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摘要：单点系泊系统中，主轴承作为承受系泊力的关键部件，其在实际工况下的承载性能研究具有重要意义。但

目前针对该类轴承的研究较少，现有研究也未考虑到其实际系泊受力形式和安装结构的影响。为此，本文以软刚

臂式单点系泊系统为研究对象，提出了考虑系泊受力以及安装结构的单点系泊主轴承整体有限元等效建模方法，

为了避免大量的非线性接触，该方法利用非线性弹簧和梁单元对滚动体及螺栓进行等效处理。在验证整体模型

准确性后，将其与载荷等效后的传统模型进行对比，并分析了上部载荷、螺栓预紧力以及摩擦系数对主轴承承载

性能的影响。最后，基于整体与传统模型所得到的滚子最大载荷，建立了局部接触模型，进而计算主轴承安全系

数。结果表明：整体等效模型更能准确反映主轴承的受力与变形特性；整体模型的位移及螺栓位移随着预紧力以

及摩擦系数增大而减小，而接触压力呈增大趋势；计算得到整体模型下的主轴承安全系数为 1.43，明显小于传统

模型所得安全系数 2.51，由此可见，传统模型会高估主轴承的承载能力，而整体模型能对主轴承的承载能力进行

准确评估，从而为该类轴承的设计提供更为准确的依据。
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Abstract: In the single-point mooring (SPM) system, the main bearing is a critical component that withstands
mooring  force,  making  its  load-bearing  performance  under  actual  working  conditions  of  great  significance.
However, research on this type of bearing remains limited, and existing studies have not considered the actual
mooring  force  and  installation  structure.  Therefore,  this  study  focuses  on  the  Soft  Yoke  Mooring  System
(SYMS)  and  proposes  an  overall  finite  element  equivalent  modeling  method  for  the  main  bearing,  by
considering  the  mooring  force  and  installation  structure.  In  addition,  to  avoid  extensive  nonlinear  contact
problems,  rollers  and  bolts  are  equivalently  modeled  using  nonlinear  springs  and  beam  elements.  After
verifying the model's accuracy, we compare it  with the traditional model under equivalent load and analyze
the effects of upper load, bolt preload, and friction coefficient on the load-bearing performance of the main
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bearing. Finally, based on the maximum roller load obtained from both the overall and traditional models, a
local contact model is established to calculate the safety factor of the main bearing. The results indicate that
the overall equivalent model more accurately reflects the load distribution and deformation characteristics of
the main bearing. Both the overall displacement and the bolt displacement decrease with increasing preload
and friction coefficient, while contact pressure exhibits an increasing trend. The calculated safety factor of the
main bearing in the overall model is 1.43, which is significantly lower than the safety factor of 2.51 obtained
from the traditional model. This indicates that the traditional model overestimates the load-bearing capacity of
the  main  bearing,  while  the  overall  model  provides  a  more  accurate  assessment.  Thus,  the  overall  model
provides a more reliable basis for the design of such bearings.
Key words: single-point  moring  system; main  bearing;  Soft  Yoke  Mooring  System;  installation  structure;

mooring force; equivalent modeling; Finite Element Analysis 

0  引　言

伴随 FPSO和超大型油轮等海上装备的快速发展，单点系泊已成为重要的系泊方式，现有研究已针
对于将军柱[1]、系泊铰接接头[2] 及悬链式锚腿系泊（CALM）浮标运动[3] 进行了分析。而主轴承作为单
点系泊系统中承受系泊力的关键部件，其承载能力的准确计算对于确保系统安全运行尤为重要。

单点系泊主轴承为典型的大直径转盘轴承，它是一种承载能力较高的三排圆柱滚子转盘轴承，该
类轴承能够在低速、重载工况下同时承受轴向载荷、径向载荷及倾覆力矩的综合作用。国内外学者针
对该类轴承开展了大量研究，首先是基于理论分析进行研究，Göncz等[4] 提出了考虑套圈变形与游隙的
计算模型。Zhang等[5] 基于非线性赫兹接触以及切片法建立了静力学解析模型。有限元法也被广泛应
用于轴承性能的计算，但由于转盘轴承有限元建模过程中存在大量非线性接触问题，导致计算收敛性较
差。因此，大量研究[6−9] 是采用非线性弹簧等效模拟滚子与滚道的接触刚度，从而提高计算效率。

基于等效方法，部分学者分析了安装结构对轴承性能的影响。He等[10]、黄龙艺等[11] 和刘向辉等[12] 研
究了螺栓预紧力、螺栓数量等对于转盘轴承的承载性能影响。温建民[13] 讨论了有无支撑结构、不同支
撑结构以及其刚度对轴承的影响，结果表明支撑结构对轴承力学性能有显著影响。Chen等 [14] 与
Gao等[15] 对风机系统中的轴承结构建立了包含安装结构的整体有限元模型，结果显示载荷分布曲线与
理论解或刚体模型都存在差异。综上所述，安装结构的弹性变形对轴承承载性能的影响是不可忽略的。

尽管现有研究在滚子等效建模和安装结构相关研究中取得一定进展，但针对单点系泊系统主轴承
的研究甚少，马邦勇[16] 对悬链式锚腿系泊（CALM）单点系泊系统浮筒中主轴承的选型进行了研究；何
春勇等[17] 建立了单点系泊主轴承的内外圈以及滚动体模型；琚选择等[18] 通过水动力计算得到系泊力，

并将系泊力通过公式等效转换为主轴承的外载分布。然而，现有研究尚未反映主轴承的真实系泊受力
形式，也未考虑安装结构对其承载性能的影响。

为此，本文以软刚臂式单点系泊系统为研究对象，提出了一种考虑系泊受力及安装结构的单点系
泊主轴承整体有限元等效建模方法，同时通过非线性弹簧和梁单元对滚动体及螺栓进行等效处理。在
验证整体等效模型的准确性后，进一步对比了其与传统等效模型在轴承力学行为模拟方面的差异。随
后研究了上部载荷、螺栓预紧力及摩擦系数对轴承性能的影响。最后，结合整体与传统模型计算得到的
滚子最大载荷，建立局部接触模型，进一步求得主轴承的安全系数，从而为此类轴承的设计提供参考。 

1  主轴承整体等效建模方法
 

1.1 软刚臂式单点系泊系统整体结构及系泊力分析 

1.1.1 软刚臂式单点系泊系统整体结构

本文以软刚臂式单点系泊系统为研究对象，该系统总体方案如图 1（a）所示，包括一座系泊平台、软
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刚臂系泊系统以及一艘浮式生产储卸油装置（FPSO）。其中，软刚臂系泊系统主要包括主轴承系统、软

刚臂结构、系泊腿、FPSO刚臂支架以及滑环堆栈系统等。主轴承系统作为核心部分，直接承受系泊力

并为转台与上部结构等提供支撑，其与软刚臂的连接如图 1（b）所示。该软刚臂式单点系泊系统的工作

原理为：系泊腿和软刚臂将 FPSO在环境载荷下的运动转化为系泊力，并通过主轴承系统传递至相对海

底静止的系泊平台，从而实现 FPSO的风向标效应。
 
 

生活楼

FPSO

系泊构架

上部铰

跨接软管

系泊腿

下部铰

压载舱
系泊刚臂

铰接头

系泊头

海面

浮式生产储油装置（FPSO） 软刚臂式系泊系统 系泊平台

软刚臂系泊力

（a）软刚臂式单点系泊系统 （b）主轴承系统与软刚臂连接
 

图 1  软刚臂式单点系泊系统方案图

Fig.1  Diagram of the soft yoke mooring system
  

1.1.2 主轴承系泊受力分析

主轴承系统的构造如图 2（a）所示，主要分为主轴承部分、转动铸件以及固定铸件，Y轴为主轴承的

轴向方向。主轴承部分采用传统的三排圆柱滚子转盘轴承，如图 2（b），由内套圈（上下两部分）、外套

圈、主推滚子、辅推滚子、径向滚子以及连接螺栓组成；外套圈通过连接螺栓与转动铸件连接，内套圈

则通过连接螺栓与固定铸件相连，共同构成完整的承载和连接结构。
 
 

U 型结构 固定螺栓

固定铸件

转动铸件

（a）主轴承系统

上内套圈

下内
套圈

外套圈

（b）主轴承部分

水平系泊力

垂向系泊力

上部结构
压力

（c）主轴承系泊受力示意图

XZ

Y

Y

Z
X

 

图 2  主轴承系统构造及系泊受力示意图

Fig.2  Schematic diagram of main bearing structure and mooring force distribution
 

固定铸件直接焊接于系泊平台的立柱上，因此其相对于大地保持静止；转动铸件伸出的 U形结构

与软刚臂系泊系统相连，并直接承受来自软刚臂的系泊力；此外，其外伸悬臂结构承受转台及上部结构

的压力。为了更准确地模拟主轴承的实际受力情况，在有限元建模过程中，载荷设置如图 2（c）所示：首

先，将 U形结构的上表面与系泊点耦合；随后，将主轴承系统承受的系泊力分解为水平系泊力和垂向系

泊力，直接施加于该加载点；同时，转台和上部结构对悬臂结构的压力通过四个集中载荷施加于悬臂结

构上。 
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1.2 滚子与连接螺栓等效建模

单点系泊系统中的主轴承尺寸较大，滚子与滚道以及螺栓与套圈之间存在大量复杂的接触对，这

在计算中不仅耗费大量的计算资源，还可能导致计算无法收敛。为此，本文利用非线性弹簧和梁单元分

别等效滚子和螺栓，从而在保证计算精度的前提下，显著提升计算效率，并增强模型的收敛性。

对滚子进行等效建模时，首先根据表 1中的三类滚子尺寸，通过式（1）[19] 计算各类滚子的接触刚

度，并基于接触刚度绘制载荷–变形关系曲线（见

图 3）。结合滚子刚度曲线，采用 6个、5个和

5个非线性弹簧分别对主推滚子、辅推滚子和径

向滚子进行等效建模，其中每根非线性弹簧的刚

度为滚子总刚度与弹簧数量的比值。由此建立

的滚子等效模型如图 4所示。

Kr =
(
3.85×105

)− 10
9 L

8
9
r (1)

Kr Lr式中： 为滚子接触刚度，单位为 N/mm， 为滚子有效接触长度，单位为 mm。

在对主轴承的连接螺栓建模时，采用 Beam31梁单元等效模拟内外圈的螺栓。并通过MPC梁约束

将内层梁单元的顶端与上内套圈上表面的螺栓接触区域相耦合，底端与固定铸件下底面的螺栓接触区

域相耦合，外侧梁单元的建模过程与内侧相同。为进一步模拟螺栓在安装过程中的预紧状态，对梁单元

施加预紧力（Bolt load），梁单元等效建模示意如图 4所示。 

2  实例分析与对比验证
 

2.1 整体等效模型建立

Fx Fy

P

本文选取渤海某软刚臂式单点系泊系统，其中 FPSO船体为 16万吨级，其构型参数如表 2所示。

所选取渤海海域的环境载荷条件为十年一遇工况，具体如表 3所示。整个系泊系统的系泊力可通过

AQWA、OrcaFlex等水动力软件计算获得。在上述 FPSO以及风浪流作用下，计算所得作用于系泊塔

上最大水平系泊力 大小为 2200 kN，垂向系泊力 为 1601 kN。同时，由于主轴承上部存在维护平台

等结构，设置作用于四个外伸悬臂结构载荷大小均为 100 kN，总计上部载荷 为 400 kN。主轴承系统

的材料属性及结构尺寸如表 4所示，连接螺栓采用高强度M42螺栓。
 

 

表 1  三类滚子尺寸

Tab.1  Sizes of three types of rollers
 

滚子类型 长度 /mm 直径 /mm 数量

主推滚子 40 30 120
径向滚子 50 35 100
辅推滚子 30 25 120

 

200 000

150 000

100 000

50 000

0
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10

载
荷

大
小

/N

变形/mm

径向滚子
主推滚子
辅推滚子

 

图 3  三类滚子载荷与变形关系

Fig.3  Relationship  between  load  and  deformation  of  three
types of rollers

 

非线性弹簧替代滚子

MPC 梁约束

MPC 梁约束

梁单元
Beam31

预紧力
Bolt load

 

图 4  滚子及螺栓等效示意图

Fig.4  Equivalent schematic diagram of rollers and bolts
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表 4  主轴承材料属性及结构尺寸

Tab.4  The material properties and structural dimensions of the main bearing
 

材料属性
弹性模量

E/GPa
泊松比

μ

主推滚子节圆直径

D1 /mm
径向滚子节圆直径

D2 /mm
辅推滚子节圆直径

D3 /mm
42CrMo 206 0.3 3386 3284 3354

 

在 ABAQUS有限元分析软件中建立整体等效结构有限元模型，如图 5所示，U1、U2、U3分别表

示 x、y、z方向的位移，UR1、UR2、UR3分别表示围绕 x、y、z轴的转动位移。建模流程如下：
  

Fx

Fy

RP-FORCE

RP-4 RP-3

RP-1

RP-FIX

RP-2

Y
X

Z

（b）网格细节图

（c）非线性弹簧等效（a）整体模型与边界条件
 

图 5  整体等效结构有限元模型

Fig.5  Finite element model of the overall equivalent structure
 

1）建立单点系泊主轴承及其安装结构的实体模型，并进行网格划分。根据表 1中的材料属性，为

各个部件赋予材料参数。随后定义接触对，分别为转动铸件与外套圈、下内套圈与上内套圈，以及下内

套圈与固定铸件。接触对均设置为面–面接触，摩擦形式采用罚函数定义，摩擦系数为 0.2，法向行为选

用硬接触模型。

2）按照 1.2节中的等效方法，将滚子以非线性弹簧单元进行等效，并在 ABAQUS中设置非线性弹

簧的属性为“只压不拉”。同时，采用梁单元对螺栓进行等效模拟，建立 MPC梁约束并施加 400 kN的

预紧力以模拟螺栓的安装状态。

3）载荷设置：将转动铸件 U形结构（挂载处）上表面与参考点 RP-FORCE耦合，随后将水平系泊力

和垂向系泊力直接施加到 RP-FORCE上；同时，将转动铸件的 4个悬臂结构的上表面分别与参考点

RP-1、RP-2、RP-3和 RP-4耦合，并对这四个参考点均施加 100 kN的上部载荷。边界条件设置为：固定

铸件内表面与 RP-FIX耦合，并施加固定约束；限制 RP-FORCE的四个自由度（U3  =  UR1  =  UR2  = 
UR3  =  0）。 

 

表 2  船体主尺度参数

Tab.2  Main scale parameters of hull
 

船体参数 单位 数值

垂线间长LBP m 270

型宽 m 45

型深 m 26

作业吃水 m 16

排水量 t 16.5

 

表 3  环境载荷参数

Tab.3  Environmental parameters
 

环境载荷 参数 数值

波浪

有义波高（m） 4.9
周期（s） 10
浪向（度） 180

流
流速（m/s） 0.8
流向（度） 180

风
风速（m/s） 20
风向（度） 180
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2.2 传统等效模型建立

Fy Fx P Fa Fr

F

单点系泊系统主轴承类型为三排圆柱滚子转盘轴承，而对于此类轴承，大部分研究是在承受轴向

力、径向力以及倾覆力矩的情况下进行分析[5]。为了与所建立的整体等效模型进行对比分析，本文建立

传统等效结构有限元模型，即仅建立主轴承内外圈以及滚子。同时，将整体等效模型所承受的垂向系泊

力 、水平系泊力 以及上部载荷压力 等效为传统等效模型所承受的轴向载荷 、径向载荷 以及

倾覆力矩 ，载荷等效方式如图 6所示。基于载荷等效后所建立的传统等效模型如图 7所示，具体建模

过程如下：

1）对于传统等效模型，仅建立主轴承的内外套圈结构，无需考虑安装结构及相互接触作用。

2）按照与整体等效模型相同的方式对滚子进行等效，即用 6、5和 5个非线性弹簧对主推、辅推和

径向滚子进行等效。该模型中并未考虑螺栓结构，故无需对其进行等效。

Fy Fx P Fa

Fr Mr

3）载荷等效：根据传统等效模型的 RP-1的载荷施加位置与整体等效模型载荷施加位置 RP-1的几

何位置关系，将轴承所受到的轴向系泊力 、径向系泊力 以及上部载荷压 等效为轴向载荷 、径向

载荷 以及倾覆力矩 的计算公式，如式（2）所示
Mr = 0.425 ·Fx+2.44 ·Fy

Fa = Fy+P
Fr = Fx

(2)

Fa Fr Mr计算得到的轴向载荷 、径向载荷 以及倾覆力矩 大小分别为 2001  kN、2200  kN以及

−2 971 015 kN·M。

4）载荷设置：将外套圈的外表面与主轴承的几何中心点 RP-1进行耦合，将承受的倾覆力矩以及径

向载荷施加于参考点上；将轴向载荷以压力的形式施加于外套圈上表面。

边界条件设置为：上下内套圈的内表面固定约束；约束与外套圈外表面耦合的 RP-1点的三个方向

自由度（U3  =  UR1  =  UR2  =  0）。 

2.3 模型验证

为了分析安装结构的存在是否对求解结果有影响，将整体等效模型的边界条件以及载荷施加情况

设置为与 2.2节传统等效模型一致，分别求解各个模型的滚子载荷分布并进行对比。另外，建立解析模

型[20] 以进一步验证模型计算结果的准确性。

理论模型计算时，首先将每一排的滚子以极坐标的方式表示出其在转盘轴承中的位置，各滚子的

位置角表示为

φi =
2π
Z

(i−1) i = 1,2, · · · ,Z (3)

φi式中： 为滚子的位置角，Z分别为主推、辅推以及径向滚子的数量，i为滚动编号。

 

2440 传统简化模型加载点

425

整体简化模型
加载点

利用公式 (2) 进行载荷等效

 

图 6  整体等效模型与传统等效模型载荷等效方式

Fig.6  Load  equivalence  methods  of  the  overall  equivalent
model and the traditional equivalent model

 

Y X

Fr

Mr

固定约束

Z
 

图 7  传统等效结构有限元模型

Fig.7  Finite element model of the traditional equivalent
structure
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其中径向滚子受力平衡计算如下

径向滚子在法线接触上的变形为

δr
φ = δr cosφ (4)

δr其中， 为转盘轴承整体径向位移。

任意位置处径向滚子所承受的载荷为

Qr
φ = Kr

(
δr cosφr

) 10
9 (5)

Kr式中: 为径向滚子与滚道面的接触刚度，计算公式如下

转盘轴承承受的径向载荷与滚子承受载荷受力平衡

Fr−
2π∑
φ=0

Qφ cosφ = 0 (6)

其中，主推与辅推滚子受力平衡计算如下

Fa Mr

δa θ

δu
φ δl

φ

三排圆柱滚子轴承轴向上下排滚动体受到轴向载荷 和倾覆力矩 的联合作用，转盘轴承外圈将

会沿着轴向方向产生整体位移 和转动角 ，因此可计算得到主推、辅推滚子在法线接触上的变形为

与 ，计算公式如下

δu
φ =

1
2

du
mθcosφ+δa (7)

δl
φ = −

1
2

dl
mθcosφ−δa (8)

δa dl
m du

m θ其中， 为转盘轴承整体径向位移， 为下排滚子的分布圆直径， 为下排滚子的分布圆直径， 为转盘

轴承内圈产生的倾角位移。

Qu
φ Ql

φ任意位置处主推与辅推滚子的所承受的载荷 与 表达式如下

Qu
φ = Ku

(
1
2

du
mθcosφ+δa

) 10
9

(9)

Ql
φ = K1

(
−1

2
dl

mθcosφ−δa

) 10
9

(10)

Ku Kl其中， 与 分别主推滚子和辅推滚子与滚道面的接触刚度，利用公式（1）进行计算得到。

Fa Mr转盘轴承在轴向上的平衡为轴向载荷 和倾覆力矩 以及主推与辅推滚子承受载荷的受力平衡，

得到平衡方程如下

M− 1
2

 2π∑
φ=0

(
dl

mQl
φ−du

mQu
φ

)
cosφ

 = 0 (11)

Fa−
2π∑
φ=0

(
Ql

φ−Qu
φ

)
= 0 (12)

δa δr θ Fa Fr Mr以 、 与 为迭代参数，输入等效得到的轴向载荷 、径向载荷 以及倾覆力矩 ，对方程组

（6）、（11）与（12）进行迭代求解。从而得到主推、径向以及辅推滚子的每一个滚子所承受的载荷。

由于主推滚子以及径向滚子是主要承载滚子，而辅推滚子所承受的载荷较小，因此仅对计算得到

的主推滚子以及径向滚子的载荷分布曲线进行对比，图 8所示。同时，列出了整体等效模型与另外两种

模型之间最大载荷误差对比，如表 5所示。从图中可见，在相同的边界条件下，整体等效模型与传统等

效模型所计算得到的载荷分布曲线非常接近，最大载荷误差分别为 3.74% 和 3.85%，由此可说明安装结

构以及连接螺栓的存在不会影响后续分析。此外，整体等效模型与解析模型计算所得的最大载荷误差

为 3.76% 和 6.00%，由此可以证明所建立的整体等效模型以及传统等效模型的准确性。
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图 8  三类模型滚子载荷分布对比

Fig.8  Comparison of roller load distribution among three models
 

 
 

表 5  各类模型计算最大载荷对比

Tab.5  Comparison of the maximum load calculations for various models
 

滚子类型 整体等效模型 传统等效模型 误差 解析模型 误差

主推滚子 −47 174 N −45 472 N 3.74% −45 289 N 3.76%
径向滚子 −75 740.4 N −72 933.3 N 3.85% −71 455.2 N 6.00%

  

2.4 整体等效模型计算结果分析

在 2.3节中，通过图 8可知，在与传统等效模型相同的边界条件和载荷设置下，通过与传统等效模

型以及解析模型的对比，验证了本文所建立的整体等效模型的准确性。而 2.1节建立的整体等效模型

考虑了真实系泊受力，将其与传统等效模型的计算结果进行对比分析，两种模型的滚子承受载荷分布对

比如图 9所示，可见其载荷分布虽在趋势上相近，但仍存在一定的差异。同时二者在结构变形方面也存

在差异，具体如下
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图 9  整体与传统等效模型滚子载荷分布对比

Fig.9  Comparison of roller load distribution between the overall and traditional equivalent models
 

1）整体等效模型计算得出的径向滚子最大载荷为 78 kN，与传统等效模型的 72 kN相比，差异较

小。这是由于径向滚子主要承受径向载荷，倾覆力矩对其影响较小，因此两种模型的径向滚子最大载荷

计算结果较为接近。对于主推滚子，整体等效模型计算的最大载荷为 84 kN，而传统等效模型为 45 kN，

整体等效模型计算出的最大载荷比传统等效模型高出 86.7%。这种差异是因为整体等效模型直接将载
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荷施加到转动铸件的挂载处，导致变形集中于 U形结构一侧，使下排承载滚子的数量相对减少，从而增

加了单个滚子的承载能力。相较之下，传统等效模型未能充分考虑实际工况的力学特性，导致其对主推

滚子载荷的计算偏小（偏于危险）。

2）图 10为整体等效模型和传统等效模型的位移云图，整体等效模型的最大变形集中于承载的

U形结构附近，并且其变形与传统模型存在显著差异。传统等效模型的整体结构表现出一个较为理想

化的旋转角度，这是由于模型中未考虑转动铸件的 U形结构对载荷的集中影响，导致力的传递路径更

加均匀。而在整体等效模型中，由于 U形结构位于转动铸件的中间位置，集中载荷作用会导致整体结

构两侧产生翘曲现象，从而使整体变形与传统模型的理想化旋转状态有所不同。
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图 10  整体与传统模型位移对比图

Fig.10  Comparison of displacement between the overall and traditional models
 

3）图 11显示了整体模型中螺栓的变形和应力分布情况。结果表明，外层螺栓的位移和等效应力

显著高于内圈螺栓，特别是在转动铸件 U形结构所在的区域。这是由于系泊力的集中载荷作用使转动

铸件及其 U型结构位移远大于内圈及固定铸件，而外层螺栓连接转动铸件与外套圈，因此会承受更大

的载荷，从而导致其位移以及应力远大于内圈螺栓。基于以上分析，建议在生产过程中增强转动铸件附

近螺栓的结构强度，以更好地适应软刚臂单点系泊系统主轴承的实际工况，从而延长系统的使用寿命。
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图 11  整体等效模型螺栓位移以及应力图

Fig.11  Bolt displacement and stress diagram of the overall equivalent model
 

综上所述，整体等效模型能够更准确地描述单点系泊系统主轴承的系泊受力和变形特性，特别是

在主推滚子载荷分布和结构变形的模拟上更加贴近真实工况。 
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3  主轴承性能影响因素分析
 

3.1 上部载荷大小

连接在转动铸件上的转台是为人员提供滑环以及主轴承维护通道的平台，以及为上部结构来提供

支撑，因此人员数量以及上部结构重量不确定，会导致作用于外伸悬臂上的载荷并非固定值。因此，在

本文 2.1节整体等效模型的基础上，分别施加上部载荷 0 kN、50 kN、100 kN、150 kN和 200 kN，并通过

有限元分析得到主推滚子在不同上部载荷下的载荷分布情况，如图 12所示。
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图 12  不同上部载荷下主推滚子载荷分布曲线对比图

Fig.12  Comparison of the main roller load distribution curves under different upper loads
 

从图 12中可以看出，随着上部载荷从 0 kN增至 200 kN，主推滚子最大载荷从 81 kN增至 88 kN，

并且参与承载的滚子数量也随之增多。这表明，上部载荷大小对滚子载荷分布具有显著影响，同时也能

体现本文所提出的模型能够充分考虑单点系泊系统中转台和上部结构对主轴承的压力，从而准确反映

主轴承在系泊系统中的受力特点，更加贴合实际工况。 

3.2 螺栓预紧力

螺栓是主轴承系统中重要的连接构件，而螺栓的预紧力会影响整个结构刚度从而影响载荷分布。

因此对 2.1节中的整体有限元模型施加 200 kN
至 700 kN的不同预紧力，分析得到不同预紧力

对结构位移以及接触应力的影响，如图 13所

示。其中，整体位移代表整个主轴承模型中的最

大位移，由 2.4节可知，最大位移的位置处于

U型结构处。螺栓位移则指内外圈螺栓产生的

最大位移，接触应力为固定铸件的接触应力。

图 13中显示整体位移和螺栓位移随着预紧

力的增大而减小；固定铸件的接触应力大小整体

呈上升趋势。这是因为更大的预紧力可以使转

动铸件、固定铸件以及主轴承之间的连接更加

的紧密，使整个主轴承系统形成一个更为刚性的

整体，在承受外力时整体受力，从而使其产生的位移逐渐减小。此外，预紧力较小时，各部件仅通过螺栓

传递载荷，从而导致接触面较小。而随着预紧力增大，部件之间接触更为紧密，从而使接触面积增大，接

触应力也逐渐增大。图 14印证了上述现象：当预紧力为 700 kN时，固定铸件几乎整个接触面都存在接

 

2.6

2.4

2.2

2.0

1.8

1.6

1.4

60

58

56

54

52

50

48

46

44

位
移

/m
m

接
触

应
力

/M
Pa

整体位移
螺栓位移
接触应力

200 300 400 500 600 700

预紧力/kN
 

图 13  预紧力对位移以及接触应力的影响

Fig.13  Influence of preload on displacement and contact stress
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触应力，而预紧力为 100 kN时的接触面上仅有接触面边缘存在部分接触应力。综上所述，在预紧力较

小时，接触面积并不合理，同时为了减小整体结构的位移，在实际工程中，应当施加该螺栓级别所允许的

较大预紧力。
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图 14  不同预紧力下接触应力图

Fig.14  Contact stress under different preload forces
  

3.3 摩擦系数

在单点系泊系统的主轴承系统中，各部件之间的摩擦系数是描述部件间相对运动时阻力大小的无

量纲参数。摩擦系数会受到材料属性、润滑状

况和接触条件等因素的影响。为研究摩擦系数

对轴承性能的影响，在 3.2节预紧力为 700 kN
的模型的基础上分别设定接触面摩擦系数为

0.2、0.25、0.3、0.35和 0.4，从而得到不同摩擦系

数对位移以及接触应力的影响，如图 15所示，其

中，整体位移、螺栓位移以及接触应力的定义与

3.2节一致。

由图 15可知，整体位移和螺栓位移随着摩

擦系数的增大而减小；而固定铸件的接触应力则

逐渐增大。这是因为摩擦系数增大意味着接触

面之间的摩擦力增大，从而导致接触应力增大。

但同时摩擦力增大，使得各部分连接更为紧密，

从而使得载荷传递更为连续，因此整体位移呈现减小的趋势。但是摩擦系数的变化对整个主轴承性能

的影响相比于预紧力产生的影响相对较小，上述位移以及接触应力的变化幅度均较小。 

4  局部模型分析
 

4.1 局部模型建立

在计算得到主轴承中主推滚子承受的最大载荷后，为精确计算最大载荷下主推滚子的安全系数，

建立滚子与滚道的局部接触有限元模型。由于滚子的母线修形对其应力分布有很大的影响，若母线轮
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图 15  摩擦系数对位移以及接触应力的影响

Fig.15  Influence of  the  coefficient  of  friction  on   displace-
ment and contact stress
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廓为直母线，则滚子边缘接触应力会急剧上升，出现应力集中现象。因此，需对滚子的母线进行修形，以

避免出现应力集中现象。本文选取的修形公式[21] 如下

Z(xk) = 0.000 35Dwe ln


1

1−
(
2xk

Lwe

)2

 ,
(
−Lwe

2
< xk <

Lwe

2

)
Lwe Dwe Z(xk) xk

Dwe

式中：  为滚子有效长度，  为滚子直径， 为滚子母线轴向几何修形量， 为滚子轴向坐标变量，

为滚子的直径。

由于局部模型为对称结构，为减少计算量，仅建立四分之一模型。图 16为局部有限元模型图，包

括边界条件以及网格划分。建模流程如下：将滚子四分之一模型的上表面与参考点 RP-1耦合，将载荷

施加于参考点上；同时仅释放 RP-1的 U2自由度，约束其余自由度；将滚道下底面设置为固定约束，对

称面设置为对称约束。此外，滚子与滚道之间设置摩擦接触，摩擦系数为 0.25。
  

（释放 U2 自由度）

（底面固定约束）

（对称约束）

RP-1

Y

Y

X

X

Z

Z

（a）局部模型与边界条件 （b）网格细节图
 

图 16  局部有限元接触模型

Fig.16  Local finite element contact model
  

4.2 结果分析

根据整体与传统等效模型计算所得的主推滚子最大载荷（整体模型 84 kN、传统模型 45 kN），将这

两组载荷分别作为局部模型的集中载荷进行对

比计算；同时，建立滚子未修形的局部模型，用于

验证滚子修形的合理性。图 17为各模型计算所

得的接触应力分布图，由图可知，未修形模型的

最大接触应力存在显著的边缘应力集中现象，其

数值远高于修形模型的最大接触应力。修形后

的模型则表现出更加均匀的接触应力分布，显著

改善了应力集中现象。因此，基于公式（13）对滚

子进行修形，能够有效优化接触应力分布，验证

了改方法的合理性与可行性。

随后在局部模型计算所得的接触应力大小

的基础上，以安全系数的方式对滚子的承载性能

进行评价，安全系数的计算公式[22] 如下

Ns =

(
[σ]
σmax

)2

[σ] σmax其中， 为许用接触应力值，取为 4000 MPa[23]， 为计算得到的滚子最大接触应力。

由上述分析可得 ，整体模型下主推滚子的最大接触应力为 3349.3 MPa，而传统模型下为

2526.26 MPa。进一步计算得到整体模型的安全系数为 1.43，显然低于传统模型所得的安全系数 2.51。
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图 17  各类模型接触应力分布

Fig.17  Contact stress distribution of various models
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所以，采用传统模型进行计算会明显高估轴承的承载能力，而整体模型的计算结果更能真实反映轴承的

承载能力。 

5  结　论

本文以软刚臂式单点系泊系统为对象，提出了一种考虑系泊受力以及安装结构的单点系泊主轴承

整体有限元等效建模方法，并将滚子等效为非线性弹簧，连接螺栓等效为梁单元。在验证了整体等效模

型的准确性后，对实际系泊受力形式下的整体等效模型进行了承载性能分析，得出以下结论：

1）本文以渤海 16万吨级 FPSO及十年一遇的海况条件为研究背景，主轴承系统所考虑的水平系泊

力为 2200 kN，垂向系泊力为 1601 kN。本文所建立的整体等效模型计算的主推滚子最大载荷（84 kN）

较传统模型（45 kN）高出 86.7%，且整体模型两侧会产生翘曲现象。此外，整体模型中外层螺栓的位移

和应力显著高于内圈螺栓，尤其是转动铸件 U形结构附近的螺栓。

2）随着上部载荷从 0 kN增至 200 kN，主推滚子最大载荷由 81 kN增大至 88 kN，承载的滚子数量

增加。整体位移和螺栓位移随着预紧力以及摩擦系数的增大而减小，而接触应力呈增大趋势；但相较于

预紧力，摩擦系数的变化对于主轴承性能的影响较为微弱。

3）基于两种模型所得主推滚子最大载荷，建立局部接触模型并考虑滚子修形，计算得到整体模型

下滚子的接触应力为 3349.3 MPa，而传统模型下为 2526.26 MPa。进而计算得到整体模型的安全系数

为 1.43，该值明显小于传统模型所得的安全系数 2.51。
综上所述，与传统的等效建模方法相比，本文提出的单点系泊主轴承整体等效建模方法能够准确

反映主轴承的受力以及变形特性；能够精准计算主轴承的安全系数，从而为其承载能力评估以及优化设

计提供准确依据。
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