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摘 要：针对分段式风电叶片中的预埋螺栓套螺栓连接构型，考虑几何非线性和接触非线性，采用有限元方法分

析螺栓连接部位的轴向应力分布，同时研究法兰结构、法兰缺陷以及螺栓套伸出长度对螺栓连接载荷系数以及螺

栓疲劳寿命的影响。结果表明：法兰表面微小斜度或螺栓套伸出微小长度均会导致载荷系数迅速升高，进而大大

降低螺栓的疲劳寿命；法兰缺口对螺栓连接载荷系数的影响分为 2个阶段，当缺口面积不超过法兰两侧边界时，载

荷系数由0.205缓慢增加到0.224，当超过两侧边界，载荷系数由0.224迅速增大到0.308。
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0 引 言

风力发电是风能利用的主要形式，在全球范围

内得到了大规模发展［1］。风电叶片是捕获风能的关

键部件，是将风能转换成电能的重要组成部分。螺

栓连接是风电叶片根部和分段式叶片连接的主要

方式，螺栓连接失效时有发生［2，3］，2016 年 2 月位于

美国纽约州的芬纳风电场发生叶片脱落事故，一只

长度约为 34 m 的叶片从塔架脱离，此次事故原因

为叶根连接部位螺栓失效。

文献［4~7］提出多种螺栓连接的刚度计算方

法。文献［8］认为外载荷引起被连接板的变形，从

而降低被连接板的刚度。文献［9，10］研究了叶片

连接件部分区域接触状态的变化和螺栓的疲劳性

能。文献［11］通过有限元法和全尺寸实验分析了

叶根部位在疲劳测试过程中出现的分层失效。文

献［12］验证了一种用于分段式叶片的新型螺栓连

接构型。文献［13］采用实验的方法分析了分段式

叶片整体结构性能。实验表明叶片连接区域多个

螺栓连接的载荷系数超出了 GL 规范的许可值，由

于分段式叶片在尾缘接触部位未很好对齐，导致

该处的载荷系数最大，其值在 0.33~0.36 之间，而

理论值和试验值分别为 0.31 和 0.21。理论值与实

验值存在较大偏差。目前，大型风力机叶片根部

和分段式叶片段连接主要有 T 型螺栓和预埋螺栓

套的连接方式。由于风电叶片连接部位尺寸和受

力较大，制备和实验研究复合材料风电叶片螺栓

连接结构需耗费大量的财力物力，且实验难度较

大，因此，开展螺栓连接结构的数值分析十分

必要。

螺栓连接载荷系数反映了螺栓承受外部载荷

比例的大小。为了降低螺栓的载荷幅值往往要求

较低的载荷系数。由于生产工艺的影响，法兰平

面往往存在不平整的情况，连接部位会产生缝隙

以及螺栓套伸出微小长度而与光套直接接触。

以上学者均未开展上述因素对螺栓连接载荷系

数的影响的研究。分段式风电叶片是解决长叶

片运输和制造困难的有效方法［14］，许 斌等［15］用

数值方法验证了一种分段式叶片连接结构的可

靠性。中国科学院工程热物理研究所在 2015~
2016 年先后完成国内首例分段式风电叶片极限

强度测试和挂机运行测试。本文以此分段式风

电叶片为背景，针对其采用的预埋螺栓套螺栓连

接构型［16］，采用有限元方法模拟连接部位法兰结

构、法兰缺陷以及螺栓套伸出长度对螺栓轴力的

影响，探究螺栓连接载荷系数的变化情况，进一
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步讨论法兰缺陷和螺栓套伸出长度对螺栓疲劳

性能的影响。

1 螺栓轴力与工作载荷的关系

单螺栓连接中的力和变形可由弹簧模型来描

述［17］。假设螺栓所受预紧力为 Fi ，当螺栓连接结构

未受到工作载荷 Fe 时，螺栓在预紧力作用下的伸长

量 δ1 和被连接件的压缩量 δ2 分别为：

δ1 =Fi /kb （1）
δ2 =Fi /km （2）

式中，kb、km ——螺栓和被连接件的轴向刚度，

kb = ∫0lk EbAbdx ，km = ∫0lk EmAmdx ；Eb 、Em 分别为螺栓和被

连接件的弹性模量，Ab 、Am 分别为螺栓和被连接件

的有效截面积，lk 为螺栓夹持长度。

当螺栓连接结构受到轴向工作载荷 Fe 时，会在

螺栓中引起附加轴向载荷 FSA 、FSA 与 Fe 成正

比，即：

FSA =φFe （3）
其中 φ 为螺栓连接载荷系数。当被连接件未

分离时，螺栓轴力 Fb 可通过式（4）计算：

Fb =Fi +FSA =Fi +φFe =Fi + kbFe /( )kb + km （4）
若 Fe 是随时间变化的交变载荷，并且改变量在

上极限值 FAO 和下极限值 FAU 之间变化，则螺栓所

受轴力的幅值为：

Fba =φ( )FAO -FAU /2 （5）
由式（5）可知，当螺栓的强度一定时，螺栓连接

载荷系数 φ 的升高会增大螺栓轴力的幅值，从而降

低螺栓疲劳寿命。

2 数值分析

2.1 模型

图 1 为分段式风电叶片预埋螺栓套连接结构

示意图，在复合材料叶片壳体成型过程中预埋金属

螺栓套和光套，2 段壳体结合面安装法兰，然后采用

双头螺栓连接 2 段复合材料壳体实现分段式风电

叶片的装配。为了降低分段叶片增重和满足螺栓

载荷监控的需要，法兰厚度一般较薄。其主要尺寸

如表 1 所示。
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图1 分段式风电叶片预埋螺栓套连接［13］

Fig. 1 Stud bolted joint with embedded bushings［13］

表1 单螺栓连接结构几何尺寸

Table 1 Dimensions of single bolted joint
参数

螺栓规格直径

螺栓最小直径

光套及螺栓套内径

光套及螺栓套外径

光套及螺栓套长度

壳体厚度

壳体宽度

尺寸/mm
30
25
38
48.5
280
84.3
106

叶片壳体为三轴向玻璃纤维增强复合材料，材

料 属 性 为 E1 = 25.8 GPa ， E2 =E3 = 3.4 GPa ，

υ12 = υ13 = υ23 = 0.2 ，G12 =G13 =G23 = 5.6 GPa 。双头螺

柱、螺母、光套及螺栓套采用 42CrMo 钢，材料属性

为 E = 205 GPa ，υ = 0.3。

本文采用 ANSYS 参数化设计语言（APDL）对

单螺栓连接结构进行有限元建模。由于螺纹对连

接结构的刚度影响很小，在建模时略去了螺纹特

征。模型边界条件为一端固定约束。在有限元分

析过程中分 2 步施加载荷：第 1 步施加螺栓预紧力

Fi（PRETS179 单元），大小设置为 277 kN，第 2 步在

模型另一端施加工作载荷 Fe ，大小为 2Fi 。螺母与

叶片壳体接触部位以及 2 个叶片壳体对接处采用

接触单元模拟（TARGE170 单元和 CONTA173 单

元）。叶片壳体、螺栓、螺栓套和螺母均采用

SOLID185 单元，网格总数为 8897。
2.2 应力分布与模型验证

螺栓连接结构在施加预紧力后的轴向应力分

布如图 2 所示。从图 2 可看出，位于螺母以下区域

的光套产生压缩变形，最大压应力为 377.67 MPa。
双头螺柱中部区域在预紧力的作用下产生拉伸变

形，最大拉应力为 681.99 MPa。在后处理中通过截
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面积分得到螺栓轴力为 276.71 kN，与施加的预紧力

277 kN 相比，误差为 0.10%，表明有限元模型具有

较高的数值精度。

σz=681.99 MPa

σz/MPa
�377.665
�259.925
�142.185
�24.4452
93.2946
211.034
328.774
446.514
564.254
681.994

图2 螺栓连接结构轴向应力分布

Fig. 2 Axial stress distribution of bolted joint

3 法兰及螺栓套对螺栓连接载荷系
数的影响

平面法兰安装于两叶片段壳体对接处，法兰厚

度 5 mm，中部圆孔半径 19 mm，材料属性与螺栓套

相同。采用参数 α 和 β 表征 2 种不同的法兰缺陷

形式：角度 α 表征平整度的大小，如图 3a 所示，角

度 β 表征缺口面积的大小，如图 3b 所示。采用参

数 L 表示螺栓套在叶片对接部位伸出长度，如图 4
所示。

β��
��

10

51°
α

a. 法兰平整度 b. 法兰缺口大小

图3 法兰缺陷

Fig. 3 Flange flaws

L

图4 螺栓套伸出长度

Fig. 4 Extension of bushing

3.1 螺栓套伸出长度

螺栓套伸出长度对螺栓载荷系数 φ 的影响曲

线如图 5 所示，从图 5 中看出：螺栓连接载荷系数

对螺栓套伸出长度较为敏感，当螺栓套伸出 1 mm
时，载荷系数由 0.205 迅速增大到 0.242，当伸长量

L 在 1~5 mm 之间变化时，载荷系数增加缓慢，由

0.242 增加到 0.246。

0 1 2 3 4 50.20

0.21

0.22

0.23

0.24

0.25

φ

L/mm

图5 螺栓套伸出长度对载荷系数 φ的影响曲线

Fig. 5 Effect of extension length of bushing on load coefficient φ

依据文献［18］，螺栓对被连接件的应力影响区

呈中空圆锥体分布，锥角约为 30°，如图 6 所示。如

图 7 所示，在螺栓仅受预紧力状态下，选取 2 种情况

�	���

30
°

A1A2A3

T3
T2
T1

图6 螺栓连接应力影响区

Fig. 6 Stress zone of bolted joint
A1 A3A2

L=0 mm 

L=1 mm  

εz 1.847×10�3 1.101×10�3 �0.354×10�3 0.393×10�3 1.140×10�3

1.474×10�3 �0.727×10�3 0.198×10�4 0.767×10�31.514×10�3

图7 螺栓连接结构轴向应变云图

Fig. 7 Axial strain contour of members of bolted joint
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下（L = 0 mm ，L = 1 mm）距螺纹咬合部位不同距离

处（T1 = 10 mm ，T2 = 20 mm ，T3 = 40 mm）叶片壳体

和螺栓套的轴向应变分布情况。

可看出，螺栓应力区逐渐扩大，呈中空圆锥体

分布。在 L = 0 mm 和 L = 1 mm 时具有不同的轴向

应变分布形式，从而导致螺栓连接结构的连接刚度

也不相同。

3.2 法兰缺口面积

角度 β 对螺栓连接载荷系数 φ 的影响曲线如

图 8 所示，从中看出：当缺口面积不超过法兰边界

时（ β < 51°），载荷系数由 0.205 缓慢增加到 0.224，
当超过两侧边界时（ β > 51°），载荷系数由 0.224 迅

速增大到 0.308。

0 20 40 60 80

0.20

0.22

0.24

0.26

0.28

0.30

0.32

φ

β/���°�

图8 角度 β 对载荷系数 φ的影响曲线

Fig. 8 Effect of angle β on load coefficient φ

叶片壳体和螺栓套的轴向应变分布情况如图 9
所示。由 A3 位置处的轴向应变云图可看出，随着

缺口面积的扩大，被连接件的轴向应变值分布的区

域面积增加，表明中空圆锥体的锥角增大。
A1 A3A2

β =40°

β =60°

εz 1.847×10�3 1.101×10�3 �0.354×10�3 0.393×10�3 1.140×10�3

1.474×10�3 �0.727×10�3 0.198×10�4 0.767×10�31.514×10�3

图9 螺栓连接结构轴向应变云图

Fig. 9 Axial strain contour of members of bolted joint

3.3 法兰平整度

在不同的法兰平整度下螺栓轴力与外载荷关

系曲线如图 10 所示，从曲线图看出：在叶片段对接

部位无法兰和增加无缺陷的法兰（α = 90°）2 种情

况下二者曲线几乎重合，表明增加无缺陷薄法兰对

螺栓载荷系数影响很小。当法兰含有微小斜度时，

螺栓轴力显著升高。角度 α 对载荷系数 φ 的影响

如图 11 所示，当法兰平面斜度很小时，载荷系数从

0.207 迅速增大到 0.254，继续增大角度 α 时，载荷

系数不再增加。

0.00 0.36 0.72 1.08 1.44 1.81
0.90

1.08

1.26

1.44

1.62

1.81

F b/F
i

Fe/Fi

����	
α=90°
α=88°
α=86°
α=85°
α=83°
α=82°

 
 
 
 
 
 

图10 螺栓轴力与外载荷关系

Fig. 10 Relationship between axial bolt force and
external load

90 88 86 84 82
0.20

0.21

0.22

0.23

0.24

0.25

0.26

φ

α/���°�

图11 角度 α对载荷系数 φ的影响曲线

Fig. 11 Effect of angle α on load coefficient φ

叶片壳体和螺栓套的轴向应变分布情况如

图 12 所示。对比 A3 位置处的轴向应变云图可看

出，随着法兰表面斜度的扩大，被连接件轴向应变

值分布在内的区域面积增加，表明中空圆锥体的锥

角增大。
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A1 A3A2

α =90°

α=89°

εz 1.847×10�3 1.101×10�3 �0.354×10�3 0.393×10�3 1.140×10�3

1.474×10�3 �0.727×10�3 0.198×10�4 0.767×10�31.514×10�3

图12 螺栓连接结构轴向应变云图

Fig. 12 Axial strain contour of members of bolted joint

4 螺栓的疲劳性能

依据 GL 规范［19］，轧制后热处理的 M30 螺栓分

类等级为 71。S-N 曲线依据 EN 1993-1-9：2005 可

分为 3 段区域［20］：

区域Ⅰ：Δσm
RNR = Δσm

C 2 × 106 ，m = 3, N≤5× 106

区域Ⅱ：Δσm
RNR = Δσm

D5 × 106 ，其中

m = 5,5 × 106 ≤N≤1× 108, ΔσD = ( )2 5 ΔσD = 0.737ΔσC

区域Ⅲ：ΔσL = ( )5 100 1 5ΔσD = 0.594ΔσD

假 设 外 载 荷 在 0~0.4Fi 之 间 变 化 ，由 公 式

ΔσR = Δσb =φΔFe /A 确定螺栓轴向应力范围，再由

S-N 曲线，得到在不同的螺栓连接载荷系数下螺栓

的疲劳寿命。图 13 所示为法兰平整度、螺栓套伸

出长度及法兰缺口面积对螺栓疲劳寿命的影响曲

线。从图 13 中看出：螺栓疲劳寿命对法兰平整度

和螺栓套伸出长度最为敏感，当法兰存在微小斜度

或者螺栓套伸出微小长度时，螺栓疲劳寿命降低 50%~

0 1 2 3 4 5
1
2
3
4
5
6
7
8
9

10

  L-N
  α-N
  β-N

L/mm

90 8889 87 86 85 8384 82 81
0 20 40 60 80

N
/c

yc
le

s

α/���°�

β/���°�

图13 α、β 和 L 对螺栓疲劳寿命的影响曲线

Fig. 13 Effect of α，β and L on fatigue life of bolt

60%。缺口面积对螺栓疲劳寿命的影响分为 2 个阶

段，当缺口面积不超过法兰横截面两侧边界时，疲

劳寿命缓慢降低，当超过两侧边界时，疲劳寿命迅

速下降。

5 结 论

本文以分段式风电叶片预埋螺栓套螺栓连接

构型为背景，采用有限元数值方法，研究法兰结构、

法兰缺陷及螺栓套伸出长度对螺栓连接载荷系数

以及螺栓疲劳寿命的影响，结论如下：

1）法兰平面存在微小斜度时，螺栓连接载荷系

数迅速增大，进而大大降低螺栓疲劳寿命，继续增

大法兰斜度时，载荷系数不再增大。

2）法兰缺口对螺栓连接载荷系数的影响分为 2
个阶段，当缺口面积不超过法兰两侧边界时，法兰

缺口对螺栓连接载荷系数影响较小，当超过两侧边

界时，载荷系数迅速增大。

3）螺栓载荷系数对螺栓套伸出长度较为敏感，

当螺栓套伸出 1 mm 时，载荷系数由 0.205 迅速增

大到 0.242，当伸长量 L 在 1~5 mm 之间变化时，载

荷系数缓慢增加，由 0.242 增加到 0.246。
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EFFECTS OF DEFECTS ON CONNECTION PERFORMANCE FOR
WIND TURBINE BLADES

Yu Guang’an1，Qin Zhiwen1，2，Rong Xiaomin2，Wang Jihui1，Yang Ke2，Li Shuxin1

（1. School of Materials Science and Engineering，Wuhan University of Technology，Wuhan 430070，China；

2. Key Laboratory of Wind Energy Utilization，Chinese Academy of Sciences，Beijing 100190，China）

Abstract： In this study，nonlinear finite element method was carried out to analyze the axial stress on a novel bolted
joint configuration，which was feasibly applied and experimentally validated in a sectional wind turbine blade. The
effects of flange flaws and extention of bushing on load factors and fatigue life of bolted joint were investigated. In
conclusion，even slight inclination of the flange surface or small extension of bushing significantly increased load factors，
which further reduced the fatigue life remarkably. When the notch area did not exceed the boundary of the flange，the
load factors increased from 0.205 to 0.224 slowly，once the notch area jumped over the boundary，the load factors
increased rapidly from 0.224 to 0.308.

Keywords：load factors；bolted joint；fatigue life；wind turbine blade；FEM


