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风电机组主轴承的刚柔耦合动态响应仿真分析

马德福，赵荣珍，应玲君，唐小斌
（兰州理工大学机电工程学院，兰州 730050）

摘 要：为揭示多动态参数激励下风电机组主轴承的动态响应，建立一种主轴承刚柔耦合多体接触动力学仿真模

型。该模型考虑轴承保持架及内圈空间大范围运动与自身小变形的耦合作用，等效有油膜存在情况下的径向刚度

与阻尼。利用该模型对某 1.5 MW风电机组主轴承进行仿真分析。仿真中，对比验证模型的正确性与可靠性，得到

主轴承运转过程中保持架与内圈的应力与应变关系；确定启动与平稳运行 2种工况下保持架与内圈的受力危险位

置。分析方法和研究结果对风电机组主轴承的选型及结构的优化具有一定的参考价值。
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0 引 言

风电机组在运转过程中将随风速变化不断启

停，这种工况下的动态外载荷对设备造成的损害较

大［1~3］。主轴承作为低速端传动系统的关键支撑部

件，在承受变载冲击作用下易产生疲劳破坏。因

此，如何准确揭示运转过程中主轴承动态响应特性

以及产生疲劳损伤的原因，对提高风电机组结构设

计水平具有重要意义。目前，有限元法和模态实验

法是国内外应用研究主轴承最为广泛的静态或准

静态的弹性动力学方法。利用这些方法对风电机

组主轴承进行建模分析可确定风电机组主轴承的

最大应力和接触力的位置［4，5］。但这些方法难以处

理多体部件间相互耦合的主轴承系统运动学和动

力学问题，如保持架与内圈空间大范围运动与小变

形耦合的问题及与滚动体摩擦接触等非线性动态

响应问题。而以有限元法和刚柔耦合动力学为基

础［6］，采用刚柔耦合的建模方式可有效地解决上述

问题，并准确地反映考虑多动态参数激励下的主轴

承动态响应。

鉴于上述分析，本研究将依据多体系统动力学

理论，构建风电机组主轴承刚柔耦合多体接触动力

学仿真模型。欲利用该模型，通过仿真计算揭示特

定工况下风电机组主轴承各构件的动态响应规律

和发生疲劳损伤的原因。该分析方法和研究结果，

将对风电机组主轴承的选型及其结构性能优化具

有一定的参考价值。

1 基本理论与轴承模型的等效

1.1 柔性体理论

刚柔耦合多体系统动力学是多刚体系统动力

学被发展和延伸的结果，其核心特征就是柔性体的

变形与整体刚性运动间的相互耦合［7］。

对 于 空 间 中 任 意 方 向 上 柔 性 体 Br

(r = 1,2,3,…,n) 的运动变形，可近似分解为图 1 所

示的刚性移动—刚性转动—变形运动［8］。
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图1 柔性体 Br 的运动变形图

Fig. 1 Kinematic deformation of the flexible body Br

图 1 中，设 Og - gxgy gz 为惯性坐标系；Oe - exeyez

是用于描述柔性体运动的浮动坐标系，可相对惯性

坐标系进行有限的移动和转动；P0 为 Br 上的动
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点。当柔性体 Br 产生变形后动点 P0 移至 P 处；μ

表示 P0 相对于 P 的变形量，可用式（1）所示的模态

坐标描述：

μ =ΦPqf （1）
式中，ΦP ——动点 P 满足里兹基向量所要求的假

设变形模态矩阵；qf ——变形的广义坐标；ρ0 ——

P0 在 Bk 的相对位置；r0 ——浮动坐标系 Oe - exeyez

相对于惯性坐标系 Og - gxgy gz 的位置矢量。

根据矢量运算法则可得：

rp = r0 +A( )ρ0 +ΦPqf （2）
式中，A——浮动坐标系对惯性坐标系的旋转变换

矩阵；rp ——点 P0 在变形后相对于惯性坐标系

Og - gxgy gz 的位置矢量。对式（2）求导，可得点 P 的

速度矢量及加速度矢量。

1.2 主轴承耦合多体接触模型的等效处理

主轴承各部件间必然存在着相互作用与影

响。考虑轴承保持架、内圈的柔性变形与整体刚性

运动间的相互耦合关系及与滚子之间的接触关系，

等效的主轴承非线性刚柔耦合接触模型如图 2 所

示。惯性坐标系 Og - gxgy gz 位于风力机主轴承中

心，连体基坐标系 Oi - ixiyiz 位于滚子中心，Oj - jx jy jz

位于保持架上。轴承运转过程中，滚子与保持架、

与内圈从相对运动状态到接触变形状态，当约束条

件发生变化时，接触系统的运动学失效、系统由约

束力约束。轴承各部件间的接触关系可用 Impact
接触力函数定义，其广义形式表现为式（3）：

Fimpact = ìí
î

0，q > q0
k(q0 - q)e -Cmax q̇∙step(q,q0 - d,1,q00)，q≤ q0

（3）
式中，Fimpact ——碰撞时的接触力；q ——两物体实

际距离；q0 ——两物体碰撞的临界距离；q̇ ——

两物体间距离随时间的变化率；e ——碰撞指数；

d ——接触点法向穿透距离；K ——接触刚度；

C ——阻尼因子。

轴承采用油脂润滑，在主轴承运转过程中滚子

和内外滚道之间会形成动压油膜。显然，如忽略油

膜厚度对轴承的径向接触刚度和阻尼的影响，则无

法真实反映滚子与内圈、与保持架间的接触力。因

此，需对油脂润滑下的主轴承径向接触刚度、阻尼

进行等效考虑。具体的处理方式见图 3。
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图2 主轴承的非线性刚柔耦合接触模型

Fig. 2 Nonlinear rigid-flexible coupling contact model of
main bearing
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图3 等效刚度（a）和阻尼模型（b）

Fig. 3 Equivalent stiffness and damping model

图 3 中的径向等效接触刚度 Ke 的计算方法［9］

可采用式（4）：

Ke = 11
Koil

+ 1
Kr

= 1
0.13CFr

-0.13 +B lnFr + A +B （4）

式中，
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Koil、Kr ——油膜刚度与接触刚度；Fr ——径向载
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荷；E′——综合弹性模量；Z ——滚子数目；l ——

滚子有效接触长度；R1 、R2 ——轴承内、外滚道半

径；r ——滚子半径；δ ——弹性趋近量；μ ——材

料的泊松比；α ——接触角；ω ——角速度；

η0 ——润滑油的动力粘度。

等效阻尼 Ce的计算方法［10］如式（5）所示：

Ce = 11
C1

+ 1
C2

= C1C2
C1 +C2

（5）

式中，C1 、C2 ——滚子与内外滚道之间的阻尼，

C1 = 27.4RX1
1.5l0.805Z0.805Fr

0.195

α0.81η0
0.05n1.05

i r0.645(R1 + r
R1 + r )

1.05(1 - r
R1 + r )

1.695(1 + r
R1 + r )

1.05E′-0.045 ,

C2 = 27.4RX2
1.5l0.805Z0.805Fr

0.195

α0.81η0
0.05n1.05

i r0.645(R1 + r
R1 + r )

1.05(1 - r
R1 + r )

1.695(1 + r
R1 + r )

1.05E′-0.045；

r ——滚子半径；R1 ——内滚道半径；Fr ——径向

载荷；E′ ——综合弹性模量；Z ——滚子数目；

l ——滚子有效接触长度；ni ——内滚道转速；

α——润滑油粘度系数；Rx ——接触处的当量曲率

半径；η0 ——润滑油动力粘度。

本研究仅关注风电机组传动系统中主轴承的

刚柔耦合多体接触动力学仿真建模问题，虚拟样机

中模型的建立与所需参数的确定需按照本节所述

原理进行。

2 风电机组主轴承刚柔耦合多体接
触动力学仿真模型

2.1 主轴承刚柔耦合仿真模型的建立

本研究选取某 1.5 MW 风电机组的主轴承为研

究对象。依据第 1 节所述原理，利用虚拟样机技术

建立的主轴承刚柔耦合多体接触动力学仿真模型

见图 4。图 4 中刚性主轴的动能和轴承内圈、保持

架的弹性变形均被考虑。为避免建立的多体系统

动力学方程规模大、未知参量多、方程间强关联导致

�
�
�

图4 主轴承刚柔耦合仿真模型

Fig. 4 Rigid-flexible coupling simulation model of
main bearing

的建模和求解均困难的问题，在此设计一种将

ANSYS 软件与 ADAMS 软件结合的处理方法，对

图 4 进行动态特性模拟仿真。模拟目标是计算获

得图 4 中轴承元件的应力与应变关系、实时的振动

响应以及受力危险位置。

采用模态分析法在 ANSYS 平台上对保持架与

内圈进行柔化处理，并将*.MNF 文件导入 ADAMS
中进行模拟装配。前 6 阶为刚体自由度，系统默认

取消，通过仿真计算得到的固有频率见表 1。仿真

过程中发现，高阶模态对结果的影响比较小，因此，

模态截断设置为 10 阶模态。

表1 保持架和内圈的固有频率

Table 1 Natural frequencies of cage and inner ring
模态

阶数

7
8
9
10
11
12
13
14

保持架

固有频率 f/Hz
1421.89
1425.54
1442.77
1451.61
2533.97
2554.62
4120.68
4126.43

内圈

固有频率 f/Hz
5233.26
5355.15
5387.23
5456.66
5534.67
5555.39
7748.25
7790.49

2.2 轴承受力分析与仿真模型参数的确定

本研究选取的机组为采用三点式支撑结构的

水平轴式风电机组。依据轴承与各传动部件之间

的相互位置关系，为主传动连系统构建出的等效物

理模型如图 5 所示。
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注：F1—风轮产生的轴向力，N；F2—风轮总重力（包括叶片、轮毂），

N；Fg3—主轴承的轴向力，N；Fg4—主轴轴承径向支反力，N；Fg5—末

端浮动轴承支反力，N；G —主轴重力，N；H1—轮毂中心到主轴承

中心的距离，mm；H2—主轴承中心到主轴重心之间的距离，mm；

H3—主轴中心到浮动端支撑中心的距离，mm。

图5 轴系等效物理模型

Fig. 5 Equivalent physical model of shafting

根据风力机运转时的平衡条件，可得出式（6）
所示的力和力矩平衡方程：

ì

í

î

ïï
ïï

∑Fx =F1－Fg3 = 0
∑Fy =F2 +G－Fg4 +Fg5 = 0
∑MCZ =F2 ×H1－Fg5 × ( )H2 +H3 －G ×H2 = 0

（6）

轴承型号为双列调心滚子轴承 230/670CA/
W33。其内径为 670 mm、滚子有效长度 69 mm、

滚子数目 56 个、α = 8°，润滑油粘度 η0 =0.002 Pa·s；
该轴承的内外圈与滚动体均采用 GCr15 制造，当量

弹性模量 E =2.07×1011 Pa，主传动链的其余参数见

表 2。
表2 主轴上各部件的主要参数

Table 2 Parameters of components on the main shaft
参数

单个叶片质量/kg
轮毂质量/kg
主轴质量/kg

数值

5393
15000
7200

参数

H1/mm
H2/mm
H3/mm

数值

1678
228

1782
利用以上数据，根据式（4）~式（6）以及文献［11］

中的方法，计算得到的额定风载时图 5 模型中主轴

承 所 受 的 径 向 力 Fr =Fg4 = 632628 N、轴 向 力

Fa =Fg3 = 44926 N，径向等效接触刚度和阻尼分别为

Ke =1.866 N/μm、Ce =2.35×10-3 N·s/μm。

3 主轴承的动态响应分析

3.1 模型对比验证

根据轴承各部件间的运动学关系，可得到轴承

零件间的运动学特性。由文献［12］可知：当滚子在

滚道上做纯滚动时，可推算出滚子自转速度、保持

架旋转速度等运动学参数。在风电机组经过 0.5 s
由静止加速至额定转速 15 r/min 时，仿真值与计算

结果的对比情况见表 3。由表 3 可知保持架旋转速

度与滚子自转速度的误差分别为 0.07%与 3.4%。

所建模型的运动学仿真结果与理论计算值误差较

小，模型满足运动学特性分析的基本要求。
表3 运动学参数仿真与计算值对比

Table 3 Kinematic parameters of the simulation and
calculated value comparison

方法

仿真

计算

保持架旋转速度/d·s-1

40.81
40.84

滚子自转速度/d·s-1

455.00
471.38

图 6~图 7 为相同工况下主轴承耦合模型的滚

子转速与主轴承纯刚体模型的滚子转速时域图。

相比纯刚体模型滚子转速，耦合模型滚子转速的波

动较小，转速更接近于理论计算值。
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图6 耦合模型滚子转速

Fig. 6 Roller speed of coupling model
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图7 刚体模型滚子转速

Fig. 7 Rigid body model roller speed

以上结论验证了所建主轴承刚柔耦合多体接
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触动力学仿真模型的正确性及相比于纯刚体仿真

模型的可靠性。

3.2 轴承动态响结果应分析

在启动过程中，风电机组会对主轴承内部元件

造成较大的冲击，图 8 为保持架质心的位移曲线。

由图 8 可知，耦合模型保持架在启动初期振动幅度

大，随着风力机运行达到额定转速，其振动幅度也

趋于平稳在 0.05 mm 上下范围内波动。图 9 为耦

合模型保持架与滚子间接触力曲线。由图 9 可知

在启动初期随着风力机转速的提升，轴承滚子对保

持架的冲击力逐渐加大，在 0.3 s 附近达到极限应力

9.823×103 N；之后，随着风力机转速趋于稳定滚子

对保持架的冲击将会逐渐减小。
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图8 启动阶段保持架质心轨迹

Fig. 8 Track of the mass center of the cage
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图9 启动阶段保持架与滚子接触力曲线

Fig. 9 Contact force curve between cage and
roller in starting phase

通过有限元软件间的无缝接口宏命令将

ADAMS 软件生成的载荷文件导入 ANSYS 软件中，

可得到不同仿真时刻下保持架在动态载荷作用下

的应力云图。图 10 为启动阶段保持架的应力云

图。由该图可知保持架的最大应力值发生在 0.3 s
时，其值为 59.9 MPa。图 11 为风力机平稳运行时保

持架的应力云图。取 1.3 s 时刻的载荷文件进行分

析，其最大应力为 22.5 MPa。从图 10 和图 11 中可

明显看出风力机运行两阶段保持架的危险位置略有

差别，在启动阶段保持架主要受滚子沿圆周方向的

冲击，其受力危险位置发生在保持架兜孔处（如图 10
中 A 所示区域）。稳定运行过程滚子转速趋于稳定，

滚子对保持架冲击减弱，但随着滚子的径向窜动会

使保持架所受径向冲击加强，导致其受力危险位置

转移至保持架外壁两侧（如图 11 中 B 所示区域）。

而无论启动初期或是稳定运行阶段，保持架两侧都

有明显的受力不均现象。这是由于随着主轴转速

增加，轴承所受的轴向力将逐渐加大，主轴重心发

生偏移导致轴承远离风轮端会被压紧所致的。

A

X
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Z

Attachment Node 2 �	���2�
Attachment Node 1 �	���1�
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图10 启动阶段保持架应力云图

Fig. 10 Stress diagram of the cage in the start-up stage
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图11 稳定运行阶段保持架应力云图

Fig. 11 Stress diagram of cage in stable operation stage

图 12 为主轴承运转时受力最大的相邻两列

滚子与内圈之间的接触力曲线。在风电机组启

动初期滚子对内圈冲击较为剧烈，在 0.2 s 附近时

接触应力达到最大值 4.574×104 N，平均接触应力

为 1.077×104 N。由于风力机运转时主轴承存在

偏载情况，靠近风轮端的一列滚子接触应力要小

于远离风轮端一列滚子，其最大接触应力约为

2.942×104 N，平均接触应力约为 9.992×103 N。
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图12 相邻两列滚子与内圈接触力

Fig. 12 Adjacent two rows of rollers contact
force with inner ring

图 13 为滚子与内圈之间接触产生的应力云

图。极限应力值发生在 0.2 s 附近，该时刻内圈所受

极限应力值为 1.17×104 MPa，受力危险位置发生在

靠近滚道边缘处，边缘应力集中现象明显（如图 13
中 C 所示区域）。图 14 为 0.3 s 时内圈沿轴线方向

应变云图。应变值为 0.24×10-4 m。该时刻以后内

圈接触应力变化趋于稳定，但随着轴向力的增加，

内圈靠近风轮端滚子与挡边接触力加大，变形较另

一侧严重（如图 14 中 D 所示区域）。
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图13 启动阶段内圈应力云图

Fig. 13 Inner stress nephogram of the starting stage
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Fig. 14 Axial strain nephogram in the starting stage

4 结 论

依据刚柔耦合多体系统动力学理论建立一种

风电机组主轴承的刚柔耦合多体接触动力学仿真

模型。该模型充分考虑风电机组主轴承保持架与

内圈空间大范围运动与自身小变形的耦合作用，并

等效了有油膜存在情况下主轴承的径向刚度与阻

尼。将该模型用于某 1.5 MW 风电机组主轴承动态

响应模拟，仿真过程中对比验证模型的正确性与可

靠性。根据仿真结果得到的结论如下：

1）风电机组启动初期主轴承滚子对保持架沿

周向冲击剧烈，保持架受力危险位置发生在兜孔

处；平稳运行阶段保持架主要受滚子径向冲击作

用，其受力危险位置发生在保持架内外壁，两个阶

段保持架都有明显的受力不均。

2）启动初期滚子对内圈冲击力较大，内圈受力

危险位置发生在内滚道边缘附近，边缘应力集中现

象明显；相邻两列滚子受力不均，内圈靠近风轮端

变形较远离风轮端大，主轴承偏载现象明显。

3）该研究所得轴承运转中柔性保持架与柔性

内圈的应力与应变关系、实时的振动响应及两种工

况下的受力危险位置可作为风电机组主轴承的选

型及结构优化的参考依据。
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DYNAMIC RESPONSE ANALYSIS OF RIGID-FLEXIBLE COUPLING OF
MAIN BEARING OF WIND TURBINES

Ma Defu，Zhao Rongzhen，Ying Lingjun，Tang Xiaobin
（School of Mechanical and Electronical Engineering，Lanzhou University of Technology，Lanzhou 730050，China）

Abstract：In order to reveal the dynamic response of the main bearing of wind turbine unders multi-dynamic parameter
excitation，a dynamic simulation model of the main bearing rigid flexible coupling multi- body contact dynamics is
established. The model considers the coupling action between the large space movement and its small deformation of
bearing cage and inner ring，which is equivalent to the radial stiffness and damping with oil slick existing. The model is
used to simulate the main bearing of a 1.5 MW wind turbines，and the correctness and reliability of the model are verified
in the simulation，with that the relationship between stress and strain of the cage and the inner ring of the main bearing is
obtained in the process of simulation，and the dangerous positions of the cage and inner ring under the two operating
conditions is determined. The analysis method and the research results have some reference value to the selection of the
main bearing of the wind turbines and the optimization of the structure.

Keywords：wind turbines；dynamic simulation；dynamic response；rigid flexible coupling；main bearing


