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摘　要：针对风电机组用三排圆柱滚子轴承在单一变工况下的仿真结果存在局限性、片面性问题，建立一种服役工况下的主

轴轴承刚性多体接触动力学仿真分析模型。分析了服役工况下保持架与滚子的理论速度、仿真速度以及加速度响应，探究了

三排圆柱滚子轴承滚子与保持架和不同接触表面之间的接触力特性与规律。结果表明：径向滚子-内圈接触力为远端推力的

5.67 倍，远端推力滚子-内圈大部分接触力约 2 倍大于近端推力滚子与内圈的接触力，滚子在非承载区时自转速度会逐渐降低，

下降程度与在非承载区运动时间成正比；推力滚子和推力保持架的转速和接触力存在着与轴向交变载荷一样的交替变化；径

向保持架转速较为稳定，推力滚子在不受载时，对应的推力保持架会由内圈驱动运转，转速增加。

关键词：滚动轴承；风电机组；变载荷；动力学响应；接触力；三排圆柱滚子轴承
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0　引　言

随着全球能源转型加速推进，风能是重要的清洁能源之

一。主轴轴承是风电机组的关键部件，由于风载的随机性，

主轴轴承在服役过程中会承受复杂的交变载荷［1-2］，主轴轴承

作为低速端传动系统的重要支撑部件，在承受交变载荷和冲

击力作用下，易导致保持架和滚子失效。因此，准确揭示服

役工况下主轴轴承内部保持架与滚子的动态特性，对提升风

电机组可靠性至关重要。文献［3-4］在恒定工况下探究了保

持架的失效模式，找出了保持架兜孔受力薄弱点，但在实际

应用中，轴承的工作状态通常会经历启动、加减速、停机等过

程，这些过程中的瞬态效应对轴承的性能和寿命有重要影

响，恒定工况无法模拟这些瞬态过程。国内外学者针对风电

机组主轴轴承单一变工况的研究最为广泛，文献［5-9］在变载

或变速下分析了主轴轴承受力特性及疲劳失效的影响，但该

分析与实际情况并不相符，如直接将轮毂端测得的载荷施加

在轴承内圈，忽略了载荷传递过程的复杂性，不能反映出服

役工况下轮毂与轴承的真实接触状态，在单一变工况下，可

能低估或过度简化轴承在多种变工况下的实际工作状态，

不同工况下的相互作用可能导致轴承承受复合载荷，单一

变工况无法体现这些交互效应，可能遗漏重要的动力学特

性。文献［10］将载荷施加在实际轮毂中心位置，对调心滚子

轴承进行仿真，分析了轴承滚道的受力状态，并通过改变接

触角而改善轴承受力，虽该模型在风电机组轮毂中心施加恒

定轴向力、径向力、倾覆力矩，但忽略了工况的动态变化，并

未考虑到恒定工况下的分析具有片面性。文献［11］提出一

种可用于变速变载运行条件下的风力发电机传动系统齿轮-

发电机-壳体的动态模型，但并未在该工况下对主轴轴承进行

动力学响应分析。

风电机组主轴轴承在单一变工况下获得的受力结果可

能相对稳定，这将影响后续对风电机组主轴轴承的可靠性评

估［12］，进而对后续轴承的优化设计产生严重影响，国内外对

于主轴轴承变工况的耦合仿真分析研究较为匮乏。本研究

将依据接触力学理论，构建服役工况下的风电机组主轴轴承

动力学响应仿真分析模型，考虑变载荷传递路径的影响，将

风场测得的风力数据按时间占比处理为交变载荷后施加于

轮毂端，同时对内圈施加风电机组一次启停的变转速工况进

行分析，使仿真模型更符合服役工况。此过程旨在准确反映

出服役工况下主轴轴承内部的动力学响应特性和规律，揭示

服役工况下三排圆柱滚子轴承保持架、滚子转速和接触力与

外载荷之间的动力学响应规律，探索轴承可能遇到的变化和

波动情况，有助于更好地优化设计、评估轴承寿命，从而提升

风电机组的整体可靠性和运行效率。

1　风电机组主轴轴承结构

三排圆柱滚子轴承经常用于风力发电机的主轴轴承和



变桨轴承［13］，其内部结构如图 1 所示，参数如表 1 所示，该类

型的轴承有 3 列滚子，其中推力滚子 2 列，分为近端推力滚

子和远端推力滚子，主要用来承受轴向力 Fa 和倾覆力矩 M；

径向滚子 1 列，主要用来承受径向力 F r（近端推力滚子表示

近风叶端，远端推力滚子表示远风叶端，下文同）。
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1. 外圈；2. 远端推力滚子；3. 远端推力保持架；4. 径向滚子；

5. 径向保持架；6. 第一内圈；7. 第二内圈；8. O 型密封；

9. 近端推力保持架；10. 近端推力滚子；11. 密封压板；12. 密封圈。

图 1　三排圆柱滚子轴承的内部结构

Fig. 1　Internal structure of three-row cylindrical roller bearings
表1　主轴轴承结构参数

Table 1　Spindle bearing structure parameters
参数

轴承内圈内径 d/mm
轴承外圈外径 D/mm
轴承内滚道半径 R1/mm
轴承外滚道半径 R2/mm
径向滚子直径 Dw1/mm
推力滚子直径 Dw2/mm
径向滚子数量/个
推力滚子数量/个
润滑油黏度 Jη/（kg·m2）

内外圈弹性模量 E/（N/m2）

轴承轴向游隙 ua/μm
轴承径向游隙 ur/μm
轴承厚度 ha/mm

数值

1710
2502
975

1030
55
60
98

94×2
1.8×10-6

2.2×109

0.22
0.25
450

2　接触力学模型

三排圆柱滚子轴承的径向滚子主要承受径向力，该列滚

子中任意径向滚子的位置角为 θ，滚子与内圈滚道面接触的

法向趋近量 ε3
θ 为：

ε3
θ = ε r cos θ - 1

2 ur （1）
式中：ε r——径向位移，mm。

径向滚子在内圈沟道任意位置角处的接触力为［14］：

F 3
θ = κ r( )εr cos θ - 1

2 ur

10
9

（2）
式中：κ r——径向滚子与沟道接触时承受载荷变形系数。

风电机组主轴三排圆柱滚子轴承所受的轴向力和倾覆

力矩由推力滚子承受，在风电机组外部载荷的作用下，轴承

内圈将产生一定的移动，此时两排推力滚子与沟道接触面产

生的法向趋近量可表示为：

ε1
θ = - φ

2 dm1 cos θ - ua2 - εa （3）
ε2

θ = - φ
2 dm2 cos θ - ua2 - εa （4）

式中：εa——轴向位移，mm；dm1、dm2——远、近端推力滚子的

节圆直径，mm；φ——倾角位移，mm。

任意位置角处，近端推力滚子和远端推力滚子承受的载

荷分别为：

F 1
θ = κ1( )- φ

2 dm1 cos θ - ua2 - εa

10
9

（5）

F 2
θ = κ2( )- φ

2 dm2 cos θ - ua2 - εa

10
9

（6）
式中：κ1、κ2——远、近端推力滚子与沟道接触时的承受载荷

变形系数。

由力的平衡可得三排圆柱滚子轴承的方程组为：
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F r - ∑2π
θ = 0F 3

θ cos θ = 0
Fa - ∑2π

θ = 0 (F 1
θ - F 2

θ ) = 0
M - 1

2 [ ]∑2π
θ = 0 (dm1F 1

θ - dm2F 2
θ ) cos θ = 0

（7）

联立各式即可求解推力与径向滚子的位移和载荷。

3　服役工况下的轴承动力学响应分析

服役工况是风电机组主轴轴承工作时间所处的工况，因

此针对主轴轴承在服役工况条件下的内部受力情况开展研

究，具有重要的工程意义。根据洛阳新强联回转支承股份有

限公司采集某风场 6 MW 风电机组轮毂处的载荷数据对轴承

进行动力学仿真分析，为研究轴承转速在接近极限时的动态

响应和性能变化，并为后续轴承的优化设计提供参考，同时

也有助于缩短服役工况下的仿真时间，将轴承仿真转速设置

为 30 r/min。

3.1　服役工况下的仿真模型建立

风电机组主轴轴承在实际的服役过程中会面临多种多

变的工况，包括不同的转速、实时改变的载荷等［15］，本文的服

役工况为：变速、变载，载荷施加于轮毂。如图 2 所示，创建

包含内外圈、保持架、滚动体和轮毂（简化为质量块）的主轴

轴承三维模型，以内圈轴向为 Y 轴，径向方向为 X 轴和 Z 轴

建立笛卡尔坐标系 { O, X, Y, Z }，表征轴承在空间中受力情况

和运动状态。
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根据服役工况的运动关系，模型主要设置：轴承外圈固

定，自由度为 0；轴承滚子、保持架和内圈均具有 6 个自由度；

在轴承轮毂端施加交变载荷，并模拟轮毂（方块）与内圈实际

螺栓处固定，内圈施加回转驱动［16］。为更真实模拟风电机组

的连续运行，将 3 类工况耦合在 8 s 内完成，即：0~2 s 为启动

阶段，2~6 s 为转速平稳阶段，6~8 s 为停止阶段，在重力作用

下，轴承的各零件之间存在接触力和摩擦力。

 


��

图 2　服役工况下三排圆柱滚子轴承模型

Fig. 2　Model of three rows of cylindrical roller bearings under 
service conditions

3.2　交变载荷

采集某风场 6 MW 风电机组 741 d 的风力数据，由于时

间成本的限制以及风险可控的考虑，本文所模拟的时长无法

与风场 6 MW 风电机组 741 d 的实际风力数据完全一致。为

更准确地模拟三排圆柱滚子轴承在实际受力下的动力学响

应，采用算法将全过程数据进行优化整合，最终得到 32 组数

据，即得到风电机组轮毂端载荷的 32 组瞬态数据及每组数

据对应的时间占比。有助于减少数据存储和处理的复杂性，

在仿真分析时提高计算效率。并根据每组数据的时间占比，

对应至 8 s 内的 瞬 时 风 力 变 化 时 间 点 ，构 建 6 个 样 条 函 数

（spline）曲线数据单元，每个数据单元将作 32 组交变创建

为一般力矢量，利用 Cubic Fitting Method （CUBSPL）函数导

入 6 个数据单元。图 3 为施加的轴向与径向交变力，其中轴

向交变力对推力滚子的影响最为剧烈。

3.3　接触碰撞参数

动力学仿真分析通常采用 Impact 冲击函数来定义轴承

零部件的接触碰撞参数，该函数通常用于非弹性碰撞和连续

性接触，其表达式为［17-18］：

F =
ì

í

î

ïïïï

ïïïï

K ( δ0 - δ ) e - Cmax
dδ
dt

S ( δ,δ0 - σ,1,δ0,0)，δ ≤ δ0

0，δ > δ0
（8）

式中：K——刚度系数；δ0、δ——两物体碰撞的初始距离与实

际距离，mm；e——碰撞力指数，线接触为 10/9；Cmax——最大

接触阻尼系数；S（）——阶跃函数；σ——穿透深度，mm。
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图 3　轴向-径向交变力

Fig. 3　Axial and radial alternating forces
刚度系数 K 计算公式为：

K = E·D2w·l
(1 - ξ2 )·(D2w + l2 ) （9）

式中：Dw——滚子直径，mm；l——滚子有效长度，mm；ξ——

泊松比。

三排圆柱滚子轴承滚子与保持架和内外圈之间的接触

力均采用上述的 impact 函数提供的非线性等效模型。轴承

等效刚度计算方法［19］为：

Ke = 1
0.13CF -0.13r + B ln F r + A + B

（10）
A =

8.16
ENl

é

ë
êêêê

ù

û
úúúú

1
π ln 0.39ENl ( R1 + r ) + 1.15 - 0.5 ln 8.16rR2

E ( R2 - r )Nl
（11）

B = -6.68 1
ENl （12）

C =
ì
í
î

ïï

ïïïï( )η0 ωl i sin α
2

0.7é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú
ú
ú

r + r ( )r
R1 + r

2 0.43
+

ü
ý
þ

ïïïï

ïïïï
          (η0 ωl i sin α ) 0.7é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú
ú
ú

r - r ( )r
R1 + r

2 0.43
⋅

          2.65τ0.54( )E
1 - ξ2

-0.03( )4.08
Nl cos α

-0.13

（13）

式中：F r——三排圆柱滚子轴承承受的径向力，N；N——滚子

数量，个；r——滚子半径，mm；α——轴承接触角，（ °）；τ——

弹性趋近量；ω——角速度，r/min；η0——润滑油的动力黏度，

Pa·s。
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3.4　模型验证及对比

3.4.1　模型验证

依据轴承各部件间的运动学联系，能推导出轴承零件间

的运动学特性。当滚子在滚道上进行纯滚动运动时，可得到

保持架与滚子角速度［20］分别为：

nm = 1
2
é

ë

ê
êê
ê ù

û

ú
úú
ún i( )1 - Dw

dm
cos α + ne( )1 + Dw

dm
cos α （14）

nb = 1
2 · dm

Dw
(n i - ne ) é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú
ú
ú1 - ( )Dw

dm
cos α

2
（15）

式中：n i、ne——内外圈转速，r/min；dm——节圆直径，mm。

将仿真得出的平均值作为仿真值，与计算结果进行对

比，如表 2。由表 2 可知所建模型径向滚子和推力滚子自转

速度的运动学仿真结果与理论计算值误差较小，在 0.35% 以

内，径向与推力保持架转速的仿真结果与理论计算误差在

2.75% 以内，符合运动学特性分析的基本要求，验证了该风电

机组主轴三排圆柱滚子轴承仿真模型的准确性［21-22］。

表2　滚子和保持架转速仿真值与计算值对比

Table 2　Comparison of simulated and calculated roller and 
cage speeds

零件转速

径向滚子自转速度/（r/min）
近端推力滚子自转速度/（r/min）
远端推力滚子自转速度/（r/min）
径向保持架转速/（r/min）
近端推力保持架转速/（r/min）
远端推力保持架转速/（r/min）

仿真

533.31
541.56
543.62

14.56
14.99
14.94

计算

535.00
545.50
545.50
14. 54
14.59
14.59

误差/%
0.32
0.18
0.34
0.14
2.74
2.40

3.4.2　模型对比

目前大多数学者在对风电机组主轴轴承进行动力学仿

真分析时会直接将轮毂端载荷施加在轴承内圈。为对比验

证将变载施加在轮毂与内圈的区别，在模型设置不变的基础

上将变载直接作用在内圈上进行动力学响应仿真分析。在

研究时发现载荷施加在轮毂的仿真时间是施加在内圈上的

3.78 倍，模型计算成本增加，从侧面验证了将载荷施加在轮

毂端更符合实际服役工况。

以同一个远端推力滚子为例，如图 4 所示，观察载荷施

加在内圈与轮毂端的滚子-内圈之间的接触力时变响应图，可

清晰地看出滚子-内圈的接触力整体变化趋势一致，但载荷施

加在轮毂端时滚子-内圈的接触力变化频率与幅度更为剧烈，

施加在内圈上时滚子-内圈的接触力变化则相对平缓。分析

认为：载荷的变化为非线性，当载荷施加在轮毂端时，载荷需

通过一段路径才能传递到轴承的内部，此时更易受到振动和

载荷的影响，所以滚子-内圈的接触力变化更为复杂且频率较

高，说明将载荷施加在轮毂端进行动力学仿真分析的结果更

接近真实工况。

3.5　服役工况下的滚子动力学响应分析

图 5 为轴承径向滚子承载区与非承载区，图 6 为文中研

究的滚子位置，其中图 6a 为径向滚子仿真的启始位置，图 6b
为一对称的推力滚子示意图；仿真时间共 8 s，径向滚子转动

1.45 圈，远端推力滚子转动 1.69 圈，近端推力滚子转动 1.65
圈。1 号滚子为轴承启动时位于轴承承载区最下方的径向滚

子，2 号滚子为轴承运动 8 s 停止时位于轴承承载区最下方的

径向滚子。

0

4

8

12

�
�
	
/k
N

0.0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5

4

0 2 4 6 81 3 5 7

�/s

a. 载荷施加于内圈

�
�
	
/k
N

0 2 4 6 81 3 5 7
0

3

6

9

12


�/s

0.0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5

4

b. 载荷施加于轮毂

图 4　远端推力滚子-内圈接触力的时变响应

Fig. 4　Plot of time-varying response of contact force between 
distal thrust roller and inner ring

 

图 5　径向滚子承载区与非承载区

Fig. 5　Radial roller bearing zone and non-bearing zone
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a. 径向滚子仿真启始位置         b. 一对称推力滚子

图 6　滚子位置

Fig. 6　Roller position
3.5.1　径向滚子动力学响应

图 7 为三排圆柱滚子轴承服役工况下的径向滚子与内

圈的接触力图和自转速度图。

从图 7 可看出，三排圆柱滚子轴承内的径向滚子内存在

明显的承载区与非承载区，径向滚子与内圈运转过程的自转

速度和受力存在明显的周期性行为。图 7a 中 1 号滚子在从

承载区 A 点开始运动，运动到非承载区 B~C 段转速逐渐下

降，并在承载区 C~D 段滚子自转速度快速上升，在 D~B' 段

趋于稳定，于非承载区 C~E 段逐渐停止；图 7b 中 2 号滚子与

1 号滚子运动规律相似。

在图 7a 的 A~B 段 1 号滚子位于承载区，由于轴承内圈

转速在逐渐增加并挤压滚子，所以滚子转速在逐渐增加，但

随着径向滚子逐渐运动到非承载区，滚子-内圈的接触力逐渐

减小。B~C 段滚子位于非承载区，此时为保持架推着滚子运

动，内圈与滚子的接触力较小，最大不超过 300 N，拖动力不

足，滚子自转速度也开始逐渐降低，滚子打滑逐渐加重，但在

C~D 段过渡到承载区时，滚子开始与内圈有挤压接触力，滚

子自转速度在快速增加，滚子-内圈的接触力也在逐渐增大。

在约 4.5 s 径向滚子运动到最下方 A 点处，此时滚子-内圈接

触力达到轴承转速稳定后的最大值，并在经过最下方后，滚

子-内圈的接触力开始逐渐降低。径向滚子在轴承的承载区

D~B' 段内转速平稳，此时滚子平均自转速度为 533.31 r/min，

B'~E 段轴承逐渐停止，此时 1 号滚子位于非承载区内的 E

点处。

由图 7b 可知，2 号径向滚子在 C~D 段处于转速平稳阶

段，D~B' 段位于非承载区，之后过渡到承载区 B'~E 段逐渐

停止，停止时 2 号滚子刚好位于轴承承载区的最下方的 E

点处。

图 7a 曲线 0~0.5 s 轴承启动瞬间阶段，由于加速度和速

度都随着驱动力矩的突然变化而波动较大，导致位于最下

方的径向滚子产生的接触力波动较大，最大为 60723.69 N。

图 7b 曲线，轴承在承载区 B'~E 段逐渐停止阶段，在轴承停

止阶段 B'~E 段加速度与速度变化相对来说比较稳定，接触

力变化也较为稳定，未出现大幅变化，滚子-内圈最大接触力

为 44991.30 N 。 对 比 在 承 载 区 最 下 方 启 动（1 号）与 停 止

（2 号）的径向滚子可知，径向滚子在启动阶段的最大接触力

要大于停止阶段。
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a. 径向滚子（1 号）

�



/(r
/m

in
)

0 2 4 6 81 3 5 7

0

150

300

450

600

750

900

0

15

30

45

60

75

90


�/s

 ����
�
 ��-����	

������� �������

��	
�


A B C D B' C' E
(44991.30)

0

450

�
�
	

/k
N

b. 径向滚子（2 号）

图 7　径向滚子与内圈接触力和自转速度的时变响应

Fig. 7　Time-varying response of radial roller to 
inner ring contact force and spin speed

3.5.2　推力滚子动力学响应

图 8 的两列推力滚子-内圈接触力与图 3 施加的轴向力

之间存在相同的交替变化。正的轴向力对应着远端推力滚

子受载，此时滚子转速与接触力均较为稳定，负的轴向力对

应着近端推力滚子受载，在远端推力滚子受力时近端推力滚

子接触力几乎为 0，反之亦然，进一步验证了仿真模型的正确

性。分析认为：轴向力在变载工况条件下，如图 3 所示，轴向

力在某一时间只作用于单一方向，指向近端或远端，从而两

列推力滚子-内圈之间的接触力存在交替受载。整排推力滚

子在未受载时拖动力不足，其自转速度会逐渐下降，待其瞬

间受载时，滚子转速会快速上升至正常转速；观察图 8，滚子

自转速度下降程度与滚子未受载时间成正比，滚子未受载时

间越长，滚子自转速度下降越多，例如图 8a 中的 4.0~4.8 s 和

图 8b 中的 1.9~2.8 s 时段下降最严重。

近端推力滚子和内圈的最大接触力为 9001.43 N，受载区

接触力大多集中于约 1500 N，远端推力滚子和内圈的最大接

触力为 9442.91 N，受载区接触力大多集中于约 3000 N，由此



可知：两列推力滚子-内圈最大接触力相差不大，但远端推力

滚子对内圈的平均接触力约大于近端推力滚子对内圈的平

均接触力 2 倍，分析认为：在服役工况下，由于实际变载作用

于两列推力滚子的轴向交变力不同，两列推力滚子所受到内

圈的挤压程度也不同，远端推力滚子承受更多变载力，所以

远端推力滚子-内圈的平均接触力在受载阶段偏高。
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a. 近端推力滚子（3 号）
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b. 远端推力滚子（4 号）

图 8　推力滚子-内圈受力和自转速度的时变响应

Fig. 8　Time-varying response of thrust roller and inner ring to 
force and rotation velocity

3.6　服役工况下的保持架动力学响应分析

3.6.1　保持架转速与接触力

由图 9 和图 10 可知，径向与推力保持架转速均符合仿

真设置，0~2 s 启动阶段转速逐渐升高，2~6 s 转速平稳，6~8 s
停止阶段转速逐渐下降至 0；轴承的推力与径向保持架的引

导方式为内圈引导，受重力影响，保持架与整排滚子会与内

圈接触，由图 10 可知，近端推力保持架与内圈最大接触力为

37144.60 N，远端推力保持架与内圈最大接触力为 12582.99 N，

在接触力平稳阶段，近端、远端推力保持架与内圈接触力均

稳定在 2500 N 上下波动，分析认为：在推力滚子未受载时，保

持架-内圈的接触力均来自于保持架和部分滚子的重力，该重

力不会发生大幅度变化，较稳定，所以接触力在平稳阶段大

小相近；远端推力保持架晚于近端推力保持架发生大幅度接

触力突变，分析认为图 3 轴向变载力通过内圈先作用于远端

推力滚子，约 0.88 s 变载力通过内圈再瞬间作用于近端推力

滚子，此时远端推力滚子不再受到内圈挤压，由于重力作用，

滚子与保持架的重力直接作用在内圈上，所以远端推力保持

架接触力发生突变时间较晚。

结合图 9 和图 10 分析，在服役工况下，从 2~6 s 时段的

结果可看出，径向保持架转速较为稳定，推力保持架转速与

接触力均存在明显的交替变化；近端推力保持架转速较为稳

定时，远端推力保持架转速会大幅度增加，反之亦然；近端推

力保持架接触力较为稳定时，远端推力保持架与内圈接触力

会出现明显的大幅度变化，反之亦然，分析认为：径向滚子与

推力滚子的受载不同，推力滚子主要承受轴向载荷，径向滚

子主要承受径向载荷。径向滚子可同时存在受载区与非受

载区，无论何时在受载区内滚子均受到内圈挤压并稳定带动

保持架运动，所以径向保持架转速不会出现波动；而推力滚

子则是整排滚子均受载或者整排均不受载，不会同时存在受

载区与非受载区；以远端推力滚子为例，保持架-内圈的接触

力情况与施加的轴向载荷密切相关，轴向力为正值时，远端

推力滚子受载，滚子稳定受到内圈挤压时（图 8b），滚子由内

圈稳定带动进行运动，此时为滚子推动保持架转动，保持架

的公转速度与滚子的公转速度保持一致；轴向力为负值时，

远端推力滚子未受载，图 8b 的远端推力滚子未受载时间段

即滚子转速下降时间段与图 10 远端推力保持架的①③⑤时

间段对应，远端推力滚子由受载变为未受载时不再受到内圈

挤压，由于重力的作用且轴承为正游隙，保持架与部分滚子

的重量会直接作用在内圈上，无外界大载荷影响下，保持架

与内圈接触力会比较稳定，此时为内圈直接带动保持架进行

运动，保持架再推动滚子转动，而内圈转速约为保持架转速

的 2 倍，受保持架与内圈摩擦力影响，保持架转速会逐渐增

加，远端推力保持架转速增加时间段与图 3 施加的轴向为负

值时间段即远端推力滚子不受载时段刚好对应，进一步验证

了模型的正确性。

当远端推力滚子与保持架处于稳定受载阶段时（②④⑥
时段），此时远端推力滚子受内圈挤压，滚子的公转由内圈提

供稳定动力，并由滚子推动保持架转动，此时滚子-内圈接触

力较为稳定，保持架转速为滚子公转速度。
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图 9　径向保持架转速

Fig. 9　Radial cage speed
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图 10　推力保持架转速与接触力的时变响应

Fig. 10　Time-varying response of thrust cage speed to 
contact force

3.6.2　极限载荷下的保持架动力学响应

极限载荷为服役工况下的一种极端情况，可能会在极短

的时间内发生［23］，为验证上文推力滚子未受载时，对应的保

持架会由内圈直接驱动运转，将该瞬间发生的极限载荷瞬间

扩大到 8 s，建立极限载荷下稳定转速的三排圆柱滚子轴承动

力学仿真分析模型，轴承内圈转速设置为 30 r/min，在极限载

荷作用下，轴承只承受单一方向的轴向力，该轴向力由远端

指向近端，此时远端推力滚子受到内圈挤压，近端推力滚子

基本不受载。

由图 11 可知，远端推力滚子受载时，滚子-内圈的接触力

较为稳定，保持架转速为滚子公转速度，最终稳定在 14.98 r/min，
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图 11　远端推力保持架-滚子

Fig. 11　Distal thrust cage and roller

约为内圈转速的 1/2；由图 12 可知，近端推力滚子未受载时，

滚子-内圈的接触力基本为 0，保持架受重力作用由内圈直接

带动运转，并最终与内圈转速基本一致，约为 30 r/min，从而

进一步验证了正游隙下推力滚子不受载时，对应的保持架会

由内圈直接带动运转。
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图 12　近端推力保持架-滚子

Fig. 12　Proximal thrust cage and roller
3.6.3　保持架振动加速度级

图 13 为保持架振动加速度，根据文献［24］可计算出轴

承启动、转速平稳、停止阶段保持架的振动加速度级，用于评

判 保 持 架 振 动 程 度 ，振 动 加 速 度 级 越 大 说 明 振 动 程 度 越

剧烈。

0 2 4 6 8
0

150

300

1200

1350

1500
0

300

600

3900

4200
0

200

400

600


�/s

 ���	���

�


�

/(m
/s

2 )

 ���	���

 �����

图 13　保持架振动加速度

Fig. 13　Cage vibration acceleration



由图 14 可知，推力与径向保持架的振动加速度级均在

启动阶段最大，转速平稳阶段次之，停止阶段最小，说明在整

个轴承的运行过程中保持架在启动时的振动程度最大。结

合图 7 分析认为：由于三排圆柱滚子轴承在启动阶段时的滚

动接触不稳定，轴承的滚子与内外圈之间的接触力尚未均匀

分布，滚子在启动时和内圈的最大接触力远远大于转速平稳

与停止阶段的接触力，这就导致局部的冲击力和摩擦力较

大，从而引发较大振动。
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图 14　保持架振动加速度级

Fig. 14　Cage vibration acceleration level

4　结　论

本文针对风电机组主轴三排圆柱滚子轴承在单一变工

况环境下仿真结果存在局限性、片面性的问题，建立考虑多

工况的动力学仿真模型，提出将变载施加在轮毂端，模拟了

风电机组启动、转速平稳和停止 3 个阶段，使该仿真模型更

符合实际；通过对比分析保持架与滚子的理论角速度和仿真

角速度，对比变载施加轮毂端与内圈的结果，验证了模型正

确性与合理性，重点探明了在服役工况下的三排圆柱滚子轴

承内部的动力学响应，在服役工况下的主要结论包括：

1）径向滚子存在明显的承载区与非承载区，滚子从刚进

入承载区到最下方时，滚子-内圈接触力会逐渐增大，出承载

区会逐渐变小，滚子运动到非承载区时，滚子自转速度会逐

渐降低。

2）远端推力滚子对内圈的平均接触力约大于近端推力

滚子对内圈的平均接触力 2 倍，径向滚子-内圈平均接触力为

远端推力的 5.67 倍，两列推力滚子-内圈的接触力存在交替

变化，轴承滚子在未受载时，自转速度会逐渐下降，滚子自转

速度下降程度与滚子未受载的时间成正比。

3）相较于目前单一变工况的研究，考虑载荷传递路径的

变载变速分析更为复杂和真实，其中两列推力滚子受变载影

响最大，滚子-内圈接触力与外界变载之间存在着一样的交替

变化。

4）两个推力保持架与内圈受载时的接触力大小接近，均

稳定在一个固定值（本文为 2500 N）上下波动。推力保持架

转速、保持架与内圈接触力波动均存在明显的交替变化，两

列推力滚子-内圈最大接触力相差不大，推力滚子在不受载

时，对应的保持架会由内圈驱动运转，且三排圆柱滚子轴承

3 个保持架均在启动阶段振动程度最大，转速平稳阶段次之，

停止阶段最小。
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ANALYSIS OF DYNAMIC RESPONSE CHARACTERISTICS OF
WIND TURBINE MAIN SHAFT BEARINGS UNDER

SERVICE CONDITIONS

Zuo Xu1，Pang Xiaoxu1，2，Zhu Dingkang1，Hao Wenlu3，Yang Huiping3，Yao Dandan3

（1. School of Mechatronics Engineering， Henan University of Science and Technology， Luoyang 471003， China；

2. High-end Bearings in Henan Provincial Collaborative Innovation Center， Luoyang 471003， China；

3. Luoyang Xinqianglian Slewing Bearings Co.， Ltd.， Luoyang 471003， China）

Abstract： To address the limitations and one-sidedness issues in unidimensional analysis of wind turbine three-row cylindrical roller 
bearing simulations under single-variable operating conditions， this study establishes a comprehensive rigid multibody contact dynamics 
simulation framework for spindle bearing systems under operational loading. A comparative analysis is conducted between models 
incorporating and omitting the transmission path considerations. Systematic investigations are performed on cage-roller kinematic 
behavior through theoretical velocity computations， simulated rotational dynamics， and acceleration response characterizations. The 
model is verified through rigorous verification procedures， enabling detailed examination of interfacial force characteristics between 
rolling elements and raceways in three-row cylindrical roller bearing configurations. Key findings demonstrate that transmission path 
integration significantly enhances simulation fidelity to actual service environments. Distinct load-bearing and non-load-bearing zones 
emerge in radial roller arrays， contrasting with the full-row load alternation pattern observed in thrust rollers. The contact force 
magnitude at the radial roller-inner race interface exceeds distal thrust roller interactions by 5.67 times， while distal thrust roller forces 
maintain approximately twice the magnitude of proximal counterparts. When the roller is in the non-load-bearing zone， its self-rotation 
speed gradually decreases， and the degree of decrease is directly proportional to the movement time in the non-load-bearing zone. The 
rotational speed and contact force of the thrust roller and thrust cage have the same alternating changes as the axial alternating load. The 
rotational speed of the radial cage is more stable. When the thrust roller is not under load， the corresponding thrust cage will be driven to 
rotate by the inner ring， and the rotational speed will increase.
Keywords：rolling bearing； wind turbines； variable load； dynamic response； contact force； three rows of cylindrical roller bearings
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