
第39卷 第11期
2018年11月

太 阳 能 学 报
ACTA ENERGIAE SOLARIS SINICA

Vol. 39, No. 11
Nov., 2018

收稿日期：2016-07-26
基金项目：国家重点研发计划重点专项（2018YFB0407304）
通信作者：李云峰（1973—），男，博士、副教授，主要从事滚动轴承的设计理论、性能分析与应用等方面的研究。liyunfeng@haust.edu.cn

文章编号：0254-0096（2018）11-3253-08

风电变桨转盘轴承承载能力的影响参数分析

李云峰
（河南科技大学机电工程学院，洛阳 471003）

摘 要：针对结构形式为双排四点接触球的风电变桨转盘轴承，在卡迪尔坐标系中建立变桨转盘轴承内部结构的

几何关系。通过坐标变换运算表示出变桨转盘轴承受载后的每个钢球与滚道之间的弹性接触变形量，利用变形协

调条件和受力平衡条件建立包含变桨转盘轴承细节设计参数的力学模型。在对力学模型进行求解计算的基础上，

得到代表变桨转盘轴承承受联合载荷能力的承载曲面。利用承载曲面分析细节设计参数（游隙、沟曲率和接触角）

对变桨转盘轴承承载能力的影响规律。结果表明：适量小的负游隙、减小沟曲率半径系数、增大接触角对变桨转盘

轴承承载能力的提高有利。
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0 引 言

近年，世界各国对以风能为代表的可再生能源

的利用达到了一个高潮，截至 2017 年底全球风电

装机总量已达到 539 GW［1］。随着联网风电机组各

种类型故障的出现，风电机组的可靠性问题日益凸

显。在风电机组中，转盘轴承是维修和更换成本最

高的关键部件之一，风电转盘轴承的可靠性正成为

研究人员关注的焦点［2］。结构形式为双排四点接触

球的风电变桨转盘轴承是实现风力机叶片变桨功

能的重要部件，风电变桨转盘轴承能否合理设计是

建立在对影响其承载能力的设计参数进行系统力

学分析的基础之上的。

目前，对双排四点接触球转盘轴承的力学分析

主要利用有限元分析法和数学建模法 2 种方法。

在对转盘轴承的有限元分析中，为避免滚动体与滚

道之间的大量非线性接触运算，Smolnicki 等［3］提出

基于超单元的转盘轴承有限元模型，采用超单元取

代“滚道-滚动体-滚道”之间的非线性接触作用，而

转盘轴承的内圈和外圈仍然采用实体单元进行建

模。文献［4］在计算考虑支撑结构柔度和材料塑性

变形对风电变桨转盘轴承内部钢球负荷分布和接

触应力的影响时，将内、外圈滚道与钢球的接触等

效成单向压缩弹簧，从而建立包括支撑结构在内的

转盘轴承整体简化有限元模型，计算得到钢球的负

荷分布。文献［5］在建立风电变桨转盘轴承的有限

元模型时，将钢球用拉伸弹簧来替代，分析的侧重

点在于支撑联接变桨转盘轴承的轮毂刚性对钢球

负荷分布的影响，通过计算比较了在模型中包含整

个轮毂、包含部分轮毂以及仅包含变桨转盘轴承时

的钢球负荷分布。Plaza 等［6］在建立变桨转盘轴承

的有限元模型时，除了将钢球与滚道之间的非线性

接触作用采用拉伸弹簧替代外，还采用超单元来对

变桨转盘轴承的内圈和外圈建模，从而大幅度降低

了计算规模。在对转盘轴承的数学建模分析中，

Potočnik 等［7］采用向量来表示双排四点接触球转盘

轴承的几何结构，并建立转盘轴承的静力学平衡方

程组，求解得到最大钢球负荷，并对钢球与滚道之

间的接触进行了有限元分析。文献［8］研究双排四

点接触球转盘轴承的滚道接触压力分布的计算方

法，开发了求解计算程序。文献［9］在极坐标系中

建立双排四点接触球转盘轴承静力学模型，并分析

负游隙对双排四点接触球轴承负荷分布的影响

规律。

现有对转盘轴承研究工作主要是针对沿着转

盘轴承圆周方向的滚动体负荷分布的计算，对转盘
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轴承的数学建模分析多采用文献［10］中的方法，这

种方法采用基于极坐标系的轴承几何表示，转盘轴

承的每一滚道需采用不同的表达式。当转盘轴承

的滚道数目较多时，这种方法实现起来较为繁琐，

且易出错。

本文针对结构形式为双排四点接触球的风电

变桨转盘轴承，在卡迪尔坐标系中描述变桨转盘轴

承的几何关系，利用坐标变换原理表示轴承受载后

钢球接触部位处滚道面的几何位移，利用变形协调

条件和受力平衡条件建立包含转盘轴承细节设计

参数的力学模型。在对力学模型进行求解计算的

基础上，得到变桨转盘轴承承受联合载荷能力的承

载曲面，利用承载曲面分析设计参数对承载能力的

影响规律。

1 数学建模

对转盘轴承进行承载能力分析的前提是计算

出所有的滚动体载荷，而滚动体载荷的静力学求解

属于静不定问题。本文借助于变形协调条件和受

力平衡条件进行变桨转盘轴承的力学建模，通过对

模型的求解计算得到钢球的载荷分布。

1.1 变形协调条件

变桨转盘轴承主要由内圈、外圈及两排钢球所

构成的。变桨转盘轴承的外圈安装在风电机组的

轮毂上，内圈与风电机组的叶片相联。在风电机组

工作时，作用于叶片上的空气动力学载荷通过变桨

转盘轴承传递到轮毂。变桨转盘轴承同时承受径

向载荷、轴向载荷和倾覆力矩的联合作用。为便于

描述变桨转盘轴承内部的几何关系，在变桨轴承的

中建立卡迪尔坐标系，如图 1 所示。坐标系的原点

位于变桨转盘轴承的中心，X 轴和 Y 轴在通过变桨

X

Y

Z

O

图1 变桨轴承中的卡迪尔坐标

Fig. 1 Coordinate system of pitch slewing bearing

转盘轴承高度中心的径向截面内，Z 轴沿着变桨轴

承的中心线方向。

变桨转盘轴承的每排滚道是由 4 个滚道面组

成的，如图 2 所示。在上排滚道中，每个滚道面的

沟曲率中心分别为 C1iu 、C1eu 、C2iu 和 C2eu 。将 C1iu 和

C1eu 相连得到“接触方向线 1”，在钢球受载时，“接触

方向线 1”与内、外滚道面的交点便是受载钢球与滚

道面的接触作用点。同样可得到“接触方向线 2”。
在下排滚道中，每个滚道面的沟曲率中心分别为

C1id 、C1ed 、C2id 和 C2ed ，同样存在“接触方向线 1”和
“接触方向线 2”。接触方向线与变桨转盘轴承径向

平面的夹角即为接触角 α 。在本文中，下标“1、2”
分别代表“接触方向线 1”和“接触方向线 2”，下标

“ i 、e ”分别代表内圈和外圈，下标“ u 、d ”分别代

表上排滚道和下排滚道。

1 2

C1iu
C1eu C2iu
C2eu

1 2

C1id
C1ed C2id
C2ed

X

Z

图2 滚道中的接触方向线

Fig. 2 Contact direction lines of raceways

根据沟曲率半径与钢球直径的关系，可以得到

内圈滚道的沟曲率半径为：

ri = fiDw （1）
式中，fi ——内圈滚道沟曲率半径系数；Dw ——钢

球直径。

外圈滚道的沟曲率半径为：

re = feDw （2）
式中，fe ——外圈滚道沟曲率半径系数。

在变桨转盘轴承受载前，假定钢球处于理想位

置，也就是在每条接触方向线上，钢球与滚道之间

的间隙相等，表示为 c 。利用图 1 和图 2 中的几何

关系，可得到卡迪尔坐标系中每个滚道面沟曲率中

心的坐标。在变桨转盘轴承圆周上的任意钢球位
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置 ψ，上排外圈滚道沟曲率中心 C1eu 的坐标为：

x1eu,ψ = [ ]0.5dm - ( )re - 0.5Dw - c cosα cosψ （3）
y1eu,ψ = [ ]0.5dm - ( )re - 0.5Dw - c cosα sinψ （4）
z1eu,ψ = 0.5dc + ( )re - 0.5Dw - c sinα （5）

式中，dm ——轴承节圆直径；α ——轴承接触角；

ψ——钢球在轴承圆周上的位置角；dc ——两排滚

道之间的轴向距离。

上排内圈滚道沟曲率中心 C1iu 的坐标为：

x1iu,ψ = [ ]0.5dm + ( )ri - 0.5Dw - c cosα cosψ （6）
y1iu,ψ = [ ]0.5dm + ( )ri - 0.5Dw - c cosα sinψ （7）
z1iu,ψ = 0.5dc - ( )ri - 0.5Dw - c sinα （8）
上排外圈滚道沟曲率中心 C2eu 的坐标为：

x2eu,ψ = [ ]0.5dm - ( )re - 0.5Dw - c cosα cosψ （9）
y2eu,ψ = [ ]0.5dm - ( )re - 0.5Dw - c cosα sinψ （10）
z2eu,ψ = 0.5dc - ( )re - 0.5Dw - c sinα （11）
上排内圈滚道沟曲率中心 C2iu 的坐标为：

x2iu,ψ = [ ]0.5dm + ( )ri - 0.5Dw - c cosα cosψ （12）
y2iu,ψ = [ ]0.5dm + ( )ri - 0.5Dw - c cosα sinψ （13）
z2iu,ψ = 0.5dc + ( )ri - 0.5Dw - c sinα （14）
下排外圈滚道沟曲率中心 C1ed 的坐标为：

x1ed,ψ = [ ]0.5dm - ( )re - 0.5Dw - c cosα cosψ （15）
y1ed,ψ = [ ]0.5dm - ( )re - 0.5Dw - c cosα sinψ （16）
z1ed,ψ = -0.5dc + ( )re - 0.5Dw - c sinα （17）
下排内圈滚道沟曲率中心 C1id 的坐标为：

x1id,ψ = [ ]0.5dm + ( )ri - 0.5Dw - c cosα cosψ （18）
y1id,ψ = [ ]0.5dm + ( )ri - 0.5Dw - c cosα sinψ （19）
z1id,ψ = -0.5dc - ( )ri - 0.5Dw - c sinα （20）
下排外圈滚道沟曲率中心 C2ed 的坐标为：

x2ed,ψ = [ ]0.5dm - ( )re - 0.5Dw - c cosα cosψ （21）
y2ed,ψ = [ ]0.5dm - ( )re - 0.5Dw - c cosα sinψ （22）
z2ed,ψ = -0.5dc - ( )re - 0.5Dw - c sinα （23）
下排内圈滚道沟曲率中心 C2id 的坐标为：

x2id,ψ = [ ]0.5dm + ( )ri - 0.5Dw - c cosα cosψ （24）
y2id,ψ = [ ]0.5dm + ( )ri - 0.5Dw - c cosα sinψ （25）
z2id,ψ = -0.5dc + ( )ri - 0.5Dw - c sinα （26）
在变桨转盘轴承受载前，任意钢球位置 ψ 接触

方向线上的内、外滚道沟曲率中心之间的距离为：

A1u,ψ = ( )x1iu,ψ - x1eu,ψ
2 + ( )y1iu,ψ - y1eu,ψ

2 + ( )z1iu,ψ - z1eu,ψ 2

（27）
A2u,ψ = ( )x2iu,ψ - x2eu,ψ

2 + ( )y2iu,ψ - y2eu,ψ
2 + ( )z2iu,ψ - z2eu,ψ 2

（28）
A1d,ψ = ( )x1id,ψ - x1ed,ψ

2 + ( )y1id,ψ - y1ed,ψ
2 + ( )z1id,ψ - z1ed,ψ 2

（29）
A2d,ψ = ( )x2id,ψ - x2ed,ψ

2 + ( )y2id,ψ - y2ed,ψ
2 + ( )z2id,ψ - z2ed,ψ 2

（30）
在变桨轴承受载时假定外圈固定，内圈在沿 X

轴正向的径向载荷 Fr 、沿 Z 轴负向的轴向载荷 Fa

和绕 Y 轴负向的倾覆力矩 M 的联合作用下，产生沿

X 轴正向的位移 δr 、沿着 Z 轴负向的位移 δa 和绕着

Y 轴负向的角位移 θ ，如图 3 所示。

1 2

C1iu
C1eu C2iu
C2eu

1 2

C1id
C1ed C2id
C2ed

X

Z

O

Fa M
Fr

δr

δaθ

图3 内圈的位移

Fig. 3 Displacements of inner ring

从而内圈滚道沟曲率中心的位置也发生了改

变。根据坐标变换原理，内圈产生位移后，上排内

滚道在“接触方向线 1”上沟曲率中心 C1iu 的位置坐

标变为：

é

ë

ê

ê
êê

ù

û

ú

ú
úú

x′1iu
y′1iu
z′1iu1

=
é

ë

ê

ê
êê

ù

û

ú

ú
úú

cos θ 0 sin θ δr0 1 0 0-sin θ 0 cos θ δa0 0 0 1

é

ë

ê

ê
êê

ù

û

ú

ú
úú

x1iu
y1iu
z1iu1

（31）

按照同样的方法，可得到其余内圈滚道沟曲率

中心的位置坐标：( )x′2iu,y′2iu,z′2iu 、( )x′1id,y′1id,z′1id
和 ( )x′2id,y′2id,z′2id 。

在变桨转盘轴承受载后，任意钢球位置 ψ 接触

方向线上的内、外滚道沟曲率中心之间的距离为：

A′1u,ψ = ( )x′1iu,ψ - x1eu,ψ
2 + ( )y′1iu,ψ - y1eu,ψ

2 + ( )z′1iu,ψ - z1eu,ψ 2

（32）
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A′2u,ψ = ( )x′2iu,ψ - x2eu,ψ
2 + ( )y′2iu,ψ - y2eu,ψ

2 + ( )z′2iu,ψ - z2eu,ψ 2

（33）
A′1d,ψ = ( )x′1id,ψ - x1ed,ψ

2 + ( )y′1id,ψ - y1ed,ψ
2 + ( )z′1id,ψ - z1ed,ψ 2

（34）

A′2d,ψ = ( )x′2id,ψ - x2ed,ψ
2 + ( )y′2id,ψ - y2ed,ψ

2 + ( )z′2id,ψ - z2ed,ψ 2

（35）
由于内、外滚道沟曲率中心之间距离的改变所

引起的钢球与滚道之间沿接触方向线的弹性接触

变形为：

δ1u,ψ = A′1u,ψ - A1u,ψ - 2c （36）
δ2u,ψ = A′2u,ψ - A2u,ψ - 2c （37）
δ1d,ψ = A′1d,ψ - A1d,ψ - 2c （38）
δ2d,ψ = A′2d,ψ - A2d,ψ - 2c （39）

式中，c = 0.5Ga sinα ，Ga 为变桨转盘轴承的轴向

游隙。

根据赫兹接触理论，钢球与滚道之间的弹性接

触变形 δ 与钢球负荷 Q之间的关系为［10］：

Q ={Knδ
1.5, δ > 0

0, δ≤0 （40）
式中，Kn ——钢球与内、外圈滚道之间总的负荷变

形常数。

利用式（40）可计算得到任意钢球位置 ψ ，“接

触方向线 1”和“接触方向线 2”上钢球载荷：Q1u,ψ 、

Q2u,ψ 、Q1d,ψ 和 Q2d,ψ 。

同时，变桨转盘轴承受载也引起了每个钢球位

置的接触角的改变。根据图 3 中的几何关系，在变

桨转盘轴承受载后，任意钢球位置的接触角为：

α′1u,ψ = arcsin z1eu,ψ - z1iu,ψ
A′1u,ψ （41）

α′2u,ψ = arcsin z2iu,ψ - z2eu,ψ
A′2u,ψ （42）

α′1d,ψ = arcsin z1ed,ψ - z1id,ψ
A′1d,ψ （43）

α′2d,ψ = arcsin z2id,ψ - z2ed,ψ
A′2d,ψ （44）

1.2 受力平衡条件

变桨转盘轴承的内圈在外部径向载荷 Fr 、轴向

载荷 Fa 和倾覆力矩 M 以及上、下排所有的钢球负

荷的共同作用下处于平衡状态。据此，可以得到如

下 3 个平衡方程：

Fr - é
ë
ê∑
ψ = -π

ψ = +π
( )Q1u,ψ cosα′1u,ψ +Q1d,ψ cosα′1d,ψ cosψ +

ù

û
ú∑

ψ = -π

ψ = +π
( )Q2u,ψ cosα′2u,ψ +Q2d,ψ cosα′2d,ψ cosψ = 0

（45）
Fa - é

ë
ê∑
ψ = -π

ψ = +π
( )Q1u,ψ sinα′1u,ψ +Q1d,ψ sinα′1d,ψ -

ù

û
ú∑

ψ = -π

ψ = +π
( )Q2u,ψ sinα′2u,ψ +Q2d,ψ sinα′2d,ψ = 0

（46）

M - 12 dm
é

ë
ê∑
ψ = -π

ψ = +π
( )Q1u,ψ sinα′1u,ψ +Q1d,ψ sinα′1d,ψ cosψ -

ù

û
ú∑

ψ = -π

ψ = +π
( )Q2u,ψ sinα′2u,ψ +Q2d,ψ sinα′2d,ψ cosψ = 0

（47）
式（45）~式（47）构成了以 δa ，δr ，θ 为未知量的

非线性方程组。当给定变桨转盘轴承的设计参数

和外部载荷时，可运用 Newton-Raphson 迭代法对该

非线性方程组进行求解。利用求解结果可进一步

根据式（31）~式（40）求得各钢球的载荷。

2 承载能力曲面

转盘轴承能够同时承受径向载荷、轴向载荷和

倾覆力矩的联合作用。本文将转盘轴承所能承受

的径向载荷、轴向载荷和倾覆力矩绘制在 3D 坐标

系中得到承载能力曲面。

转盘轴承的承载能力通常采用钢球与滚道之

间的塑形接触变形量限定在规定范围内时所承受

的最大外部载荷组合来表示［11，12］，将满足该条件的

所有外部载荷 Fr 、Fa 和 M 绘制在坐标空间中，可

以得到承载曲面。通常采用许用应力水平来限定

塑性接触变形量。根据文献［13］的试验结果，对于

材料为 42CrMo 的转盘轴承，钢球与滚道之间的许

用接触应力 [ ]σmax 应当限制在 3600 MPa。
根据赫兹接触理论，可由许用接触应力 [ ]σmax

计算出所对应的钢球许用载荷 [ ]Qmax ：

[ ]Qmax = 23
æ

è

ç
çç
ç

ö

ø

÷
÷÷
÷η∑ρ

2

( )πnanb[ ]σmax
3

（48）

式中，na 、nb ——与接触点主曲率差函数有关的系



数；∑ρ——接触点的主曲率和函数；η——2 个弹

性接触体的综合弹性常数。

本文所采用的承载曲面的计算过程为：对 Fr 、

Fa 和 M 进行连续取值，对应于每一组取值，对

式（45）~式（47）进行求解计算得到 δa 、δr 和 θ 的

值，并进一步计算得到受载最大的钢球载荷；当最

大的钢球负荷在给定的范围 Δ1 内接近于 [ ]Qmax 时，

则该组 Fr 、Fa 和 M 就构成承载曲面上的一个点。

为节省计算时间，采用由粗到细的间隔对 Fr 、Fa 和

M 进行取值。

3 承载能力分析

某型号 1.5 MW 风电机组变桨转盘轴承的设计

主参数为：dm =1900，Dw =42.8625，dc =58，α = 45°，
fi =0.525，fe =0.525，Z=104，通过计算得到的承载能

力曲面如图 4 所示。
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图4 承载能力曲面

Fig. 4 Carrying capacity surface

从图 4 中可看出，当径向载荷 Fr 的值为 0 kN
时，倾覆力矩 M 与轴向载荷 Fa 之间为一条近似的

直线；随着径向载荷 Fr 的增大，倾覆力矩 M 与轴向

载荷 Fa 之间表现出明显的非线性。当设计参数发

生改变时，变桨转盘轴承的承载能力也随之发生变

化，所对应的承载曲面的形状和位置也随之变化。

为了研究轴承的游隙、沟曲率半径系数以及接触角

等细节设计参数对变桨转盘轴承承载能力的影响

规律，取对应于不同径向载荷的承载曲面的若干截

面进行对比分析，得到对应于不同的径向载荷时的

承载曲线。

3.1 游隙的影响

变桨转盘轴承的轴向游隙对承载能力的影响

如图 5所示。
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图5 游隙对承载能力的影响

Fig. 5 Effects of clearance on carrying capacity

11期 李云峰：风电变桨转盘轴承承载能力的影响参数分析 3257



3258 太 阳 能 学 报 39卷
从图 5 可看出，当游隙从 0 增至 0.08 mm 时，轴

承的承载能力有所下降；当游隙进一步增大至 0.24
mm 时，轴承的承载能力明显下降；当游隙从 0 减

至-0.08 mm 时，轴承的承载能力有所上升；当游隙

进一步减小至-0.16 mm 时，轴承的承载能力显著下

降。由此可见，适量小的负游隙对变桨转盘轴承的

承载能力是最有利的。

3.2 沟曲率的影响

变桨转盘轴承的沟曲率半径系数对承载能力

的影响如图 6 所示。由图 6 可知，当沟曲率半径系

数从 0.525 增至 0.535 时，轴承的承载能力有显著

下降；当沟曲率半径系数从 0.525 减至 0.520 时，轴

承的承载能力有显著上升。由此可见，减小沟曲率

半径系数对轴承的承载能力是最有利的。
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b. 沟曲率减小到0.520
图 6 沟曲率对承载能力的影响

Fig. 6 Effects of groove curvature on carrying capacity

3.3 接触角的影响

变桨转盘轴承的接触角对承载能力的影响如

图 7 所示。由图 7 可知，当接触角从 45°增至 50°
时，轴承的承载能力有所下降，但对轴向载荷较大

时，承载能力有所上升；当接触角进一步增至 60°
时，对于较小的轴向载荷来说轴承的承载能力明显

下降，对于较大的轴向载荷来说轴承的承载能力明

显上升。由此可见，对于较大轴向载荷的情况来

说，增大接触角对轴承的承载能力是有利的。考虑

到变桨转盘轴承在风电机组中承受较大的轴向载

荷，因此，增大接触角对变桨转盘轴承的承载能力

是有利的。

从分析结果来看，当变桨轴承的设计参数改变

时，对于给定的径向载荷和轴向载荷，所允许的倾

覆力矩载荷的增减幅度达到几十至几百 kNm。对

于不同的轴向载荷，变桨轴承参数改变对承载能力

的影响效果是不同的。当轴承外部载荷给定时，应

用这些规律可以充分地通过合理的参数设计提高

变桨转盘轴承的承载能力。
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图 7 接触角对承载能力的影响

Fig. 7 Effects of contact angle on carrying capacity

4 结 论

1）在卡迪尔坐标系建立包含变桨转盘轴承细

节设计参数的力学模型。在对力学模型进行求解



计算的基础上，得到变桨轴承的承载曲面。利用承

载曲面分析了细节设计参数对承载能力的影响。

2）当轴承游隙从 0 分别增至 0.08 和 0.24 mm
时，轴承的承载能力连续明显下降；当游隙从 0 减

至-0.08 mm 时，变桨轴承的承载能力有所上升；当

游隙进一步减小至-0.16 mm 时，变桨轴承的承载能

力显著下降。

3）当轴承沟曲率半径系数从 0.525 增至 0.535
时，变桨轴承的承载能力有显著下降；当沟曲率半

径系数从 0.525 减至 0.520 时，变桨轴承的承载能

力有显著上升。

4）当轴承接触角从 45°分别增至 50°、60°时，

对于较小的轴向载荷来说变桨轴承的承载能力明

显下降，对于较大的变桨轴向载荷来说轴承的承载

能力明显上升。
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ANALYSIS OF INFLUENCING PARAMETERS ON
CARRYING CAPACITY OF PITCH SLEWING BEARING OF

WIND TURBINE

Li Yunfeng
（School of Mechatronics Engineering，Henan University of Science and Technology，Luoyang 471003，China）

Abstract：For the pitch slewing bearing of wind turbine with the structure type of double row four-point contact ball，the
geometry relations of internal structure of the pitch slewing bearing was established in the Cartesian coordinates. The
elastic contact deformations between each ball and raceways were expressed through the coordinate transformation
operation as the pitch slewing bearing being loaded. Mechanical model of the pitch slewing bearing with detailed design
parameters was established by using the deformation compatibility conditions and the force equilibrium conditions.

Carrying capacity surface which represents the combined loads carrying capacity of the pitch slewing bearing were
obtained based on the solution of the mechanical model. Influence laws of the detailed design parameters，such as
clearance，groove curvature and contact angle on the carrying capacity of the pitch slewing bearing were analyzed by
using the carrying capacity surface. The results show that the right amount of small negative clearance，decrease of
groove curvature radius coefficient and increase of contact angle are advantageous for enhancing the carrying capacity of
the pitch slewing bearing.

Keywords：carrying capacity；design parameter；coordinate transformation；contact stress；slewing bearing


