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摘　 要:为了研究轴瓦支点摩擦力对其润滑性能影响ꎬ建立可倾瓦径向滑动轴承的支点摩擦力

的数学模型ꎬ分析其对轴承的润滑特性ꎬ如油膜压力、厚度、摩擦阻力、功耗及轴承承载力和流

量的影响ꎬ得出支点摩擦力的影响作用较大的结论ꎬ因此在设计可倾瓦径向滑动轴承的过程

中ꎬ考虑支点摩擦力的影响很有必要ꎮ
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０　 引言

可倾瓦径向滑动轴承相比其他类型的轴承ꎬ可以根据

运转条件的改变ꎬ轴瓦绕支点摆动来保持高稳定性ꎬ同时

也具备高承载力ꎬ广泛应用于大型高速旋转机械上ꎮ 由于

其优良的特性ꎬ一直是专家研究的热点[１－２] ꎮ
随着研究的增多ꎬ人们发现轴瓦支点变得越来越不能

忽视ꎮ 田大成等[３]利用有限元软件 Ａｎｓｙｓ对气体可倾瓦轴

承的支点进行仿真ꎬ得出最佳支点尺寸ꎮ 王占朝等[４]建立

了水润滑可倾瓦轴承启停过程瞬态模型ꎬ分析支点变形对

轴承起动过程的影响ꎮ ＳＵＨ Ｊ等[５]研究了考虑多因素条件

下不同形状的支点对轴承影响ꎬ为轴瓦支点的设计提供一

定的理论依据ꎮ 刘思涌等[６]以轴瓦支点是弹性的ꎬ且具有

阻尼特性的可倾瓦轴承为研究对像ꎬ从理论和实验两个方

面分析其轴承特性ꎮ 李萌萌等[７]对几种常见的可倾瓦轴承

的支点静刚度进行仿真计算ꎬ并对比其大小关系ꎮ ＳＵＮ Ｊ
等[８]运用三维有限元法得出柔性支点可倾瓦滑动轴承的

油膜压力ꎬ并对轴瓦的动态特性展开研究ꎮ ＨＡＲＲＩＳ Ｊ等[９]

以实验的方式ꎬ对球支点可倾瓦轴承进行研究ꎬ得出支点刚

度与负荷在低速下的关系ꎮ ＴＳＣＨＯＥＰＥ Ｄ Ｐ 等[１０]研究在

考虑支点刚度情况下ꎬ可倾瓦径向滑动轴承的性能ꎮ 为了

适应高速运转的机器的稳定性ꎬ柔性支点轴承被设计出来ꎮ

虽然对轴瓦支点的研究日益增多ꎬ但是考虑轴瓦支点

摩擦力因素的研究较少ꎬ也没有建立其数学模型ꎮ 因此ꎬ
本文提出了一个轴瓦支点摩擦力的数学模型ꎬ采用数值法

分析其对轴承性能的影响ꎮ

１　 支点摩擦力模型

球形支点可倾瓦滑动轴承如图 １ 所示ꎮ 本文中摩擦

系数用 η 表示ꎮ 图 ２为轴瓦支点摩擦力的模型ꎬ其中 ｒｆ是
支点半径ꎬｆｎ是油膜力在轴瓦法向上的分力ꎬ ｆｆ是支点摩

擦力ꎬ它是油膜法向力在支点和轴瓦处产生的ꎮ 图 ３为轴

瓦支点摩擦力矩的模型ꎬ其中 Ｍｆ表示支点摩擦力矩ꎬＭｐ表
示油膜力对轴瓦产生的力矩ꎮ Ｍｆ对摆角 δ 的值产生影响ꎬ
进而影响轴承性能ꎬ它的建模方式有两种:１)如果轴瓦摆

角 δ􀅰≠０ꎬ即摆角变化ꎬ则Ｍｆ大小保持 ηｒｆ ｆｎ为常数ꎬ与轴瓦

绕支点摆动方向相反ꎻ２)如果轴瓦 δ􀅰 ＝ ０ꎬ即摆角不变ꎬＭｆ
和 Ｍｐ相等ꎮ 公式中负号的意义:由图 ２ 中转速 ω 的方向

可知ꎬｆｆ的方向向左ꎬ摩擦力矩与轴承旋转方向相反ꎬ为顺

时针ꎬ则用负号表示ꎬＭｐ为逆时针ꎬ如图 ３所示ꎮ
Ｍｆ的数学公式如下:

Ｍｆ ＝ － δ􀅰

δ􀅰
ηｒｆ ｆｎ 　 δ􀅰≠ ０ (１)

􀅰０８􀅰
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Ｍｆ ＝
－ Ｍｐ

－
Ｍｐ
Ｍｐ

ηｒｆ ｆｎ{ 　
Ｍｐ < ηｒｆ ｆｎ
Ｍｐ ≥ ηｒｆ ｆｎ

　 δ􀅰 ＝ ０

(２)
式中 δ 为瓦块摆角ꎮ
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图 １　 三瓦可倾瓦径向滑动轴承示意图
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图 ２　 支点摩擦力模型
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图 ３　 支点摩擦力矩模型

２　 可倾瓦径向滑动轴承润滑特性控
制方程

　 　 对于径向滑动轴承ꎬ Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程的有量纲形式如下:
１
Ｒ２
􀅰 ∂
∂ϕ

ｈ３

６μ
∂ｐ(ϕꎬｚ)
∂ϕ( ) ＋ ∂

∂ｚ
ｈ３

６μ
􀅰∂ｐ(ϕꎬｚ)

∂ｚ( ) ＝

ω ∂ｈ
∂ϕ

＋ ２ ∂ｈ
∂ｔ

(３)

式中:ϕ 和 ｚ 分别为周向和轴向有量纲坐标ꎻｈ 为有量纲油

膜厚度ꎻＲ 为轴承半径ꎮ
引入如下无量纲变量:

λ＝ ｚ / Ｂ
２( ) ꎬε＝ ｅ / Ｃꎬε􀅰＝ ｅ􀅰 / ＣꎬＨ＝ｈ / Ｃꎬτ＝ωｔ

ψ ＝ Ｃ / Ｒ ꎬ Ｐ ＝ ｐ / ｐ０(ｐ０ ＝ ２ωμ / ψ２) (４)

将 Ｈｉ ＝ １＋εｃｏｓ(ϕｉ－θ)－Ｍｃｏｓ(ϕｉ－βｉ)－
δｉ
ψ
ｓｉｎ(ϕｉ－βｉ)

(式中:ｉ 表示轴瓦编号ꎻＭ 表示预负荷系数ꎻλ 为无量纲轴

向坐标ꎻ Ｈ 为无量纲油膜厚度ꎻ Ｃ 为半径间隙) 代入

Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程得:
∂
∂ϕｉ

Ｈ３ ∂Ｐ
∂ϕｉ

( ) ＋ Ｄ
Ｂ( )

２ ∂
∂λ

Ｈ３ ∂Ｐ
∂λ( ) ＝

(６εθ′ － ３ε)ｓｉｎ(ϕｉ － θ) ＋ ３Ｍ － ６δ
ψ( ) ｓｉｎ(ϕ － β)＋

６ε′ｃｏｓ(ϕｉ － θ) － ３δ
ψ
ｃｏｓ(ϕｉ － βｉ) (５)

要研究轴承的润滑特性ꎬ首先得找到轴承工作的静平

衡位置ꎬ即偏位角 θ 和瓦块摆角 δꎮ 计算流程图如图 ４ 所

示ꎮ 首先ꎬ给定偏心率ꎬ估取偏位角 θ 和瓦块摆角 δꎬ采用

有限差分法求解 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程ꎬ求得油膜压力ꎬ然后计算

油膜力矩 Ｍｐ和摩擦力矩 Ｍｆꎬ判断两者之和的绝对值是

否<１０－４ꎮ如果≥１０－４ꎬ修正瓦块摆角ꎬ重新求解 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ
方程ꎻ若<１０－４ꎬ接着判断力是否平衡ꎮ 若不平衡ꎬ修正偏

位角ꎬ重新求解 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程ꎬ直到平衡为止ꎬ则此时得到

平衡条件下的偏位角 θ 和瓦块摆角 δꎬ此过程是一个循环

迭代的过程ꎮ 在此基础上ꎬ进行润滑特性分析ꎮ
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图 ４　 三瓦可倾瓦径向滑动轴承静平衡位置

分析流程图

３　 结果与讨论

３.１　 油膜压力、厚度的分析

因为三瓦可倾瓦径向滑动轴承的负载主要由下瓦承

担ꎬ因此以下瓦为研究对象ꎬ给出偏位角的初始值为 ２°ꎬ
偏心率为 ０.３ꎬ结合表 １ 中轴承结构的参数ꎬ分析油膜压

力、厚度分布受支点摩擦力的影响ꎬ分别作出周向压力曲

线、轴向压力曲线和周向厚度曲线ꎬ如图 ５、图 ６ 和图 ７
所示ꎮ 由图 ５可以看出ꎬ当周向角度较小时ꎬ支点摩擦力

使油膜压力变小ꎻ当周向角度较大时ꎬ支点摩擦力使油膜

压力变大ꎬ且油膜范围较广ꎬ即油膜破裂较晚ꎮ 出现此现

􀅰１８􀅰



􀅰机械制造􀅰 党超ꎬ等􀅰支点摩擦力对可倾瓦径向滑动轴承润滑特性的影响

象的原因是:轴瓦支点的摩擦力作用点在轴瓦中点处ꎬ即
周向坐标中间处ꎬ因此大于周向坐标中点以后ꎬ支点摩擦

力的影响开始显现ꎬ使油膜压力变大ꎮ
表 １　 三瓦可倾瓦径向滑动轴承预设参数及数值

参数 量值

轴承直径 Ｄ / ｍｍ １００
轴承宽度 Ｂ / ｍｍ ８０

润滑油黏度 μ / (Ｐａ􀅰ｓ) ０.０２７
轴颈旋转角速度 ω / ( ｒ / ｍｉｎ) ５ ０００

轴瓦包角 α / ( °) １００
支点半径 ｒｆ / ｍｍ １５

瓦块－支点摩擦系数 η ０.５
间隙比 Ψ ０.００２

预负荷系数 Ｍ ０.５

　 　 由图 ６可以看出ꎬ沿着轴线方向ꎬ油膜压力呈现出一

个对称的抛物线ꎬ且支点摩擦力使其增速变快ꎮ 由图 ７可
以看出ꎬ当周向坐标较小时ꎬ支点摩擦力使油膜厚度变大ꎬ
当周向坐标较大时ꎬ支点摩擦力使油膜厚度变小ꎮ 考虑和

不考虑摩擦的曲线存在交叉点和接近点的原因如下:支点

摩擦力的作用点在轴瓦中点处ꎬ即周向坐标中间处ꎬ当周

向坐标较小时ꎬ距离中心距离远ꎬ因此支点摩擦力作用小ꎬ
使油膜厚度变大ꎬ随着周向坐标逐渐增加ꎬ距离支点摩擦力

作用点越来越近ꎬ油膜厚度逐渐变小ꎬ与不考虑支点摩擦力

差距越来越小ꎬ直至相等ꎬ最后比不考虑支点摩擦力的小ꎮ
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图 ５　 下瓦无量纲油膜压力分布沿周向坐标的变化

-1 -0.5 0 0.5 1.0
0

1

2

3

4

5

6

7

8

9

 

 

5;�%���

�5;�%���

�
*
D
	
!
6
�
�
�
�

����

图 ６　 下瓦无量纲油膜压力分布沿轴向坐标的变化
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图 ７　 下瓦无量纲油膜厚度分布沿周向坐标的变化

３.２　 承载力的分析

Ｆｘ ＝ －∑
ｎ

ｉ ＝ １
∫１
－１
∫ϕｃｉ
ϕ１ｉ

Ｐｓｉｎϕｄϕｄλ (６)

Ｆｙ ＝ －∑
ｎ

ｉ ＝ １
∫１
－１
∫ϕｃｉ
ϕ１ｉ

Ｐｃｏｓϕｄϕｄλ (７)

式中 ｎ 为轴承的瓦块数ꎮ
则轴承的无量纲承载力 Ｗ 为

Ｗ ＝ Ｆ２ｘ ＋ Ｆ２ｙ (８)
图 ８为不同偏心率下ꎬ支点摩擦力对承载力的影响曲

线ꎮ 由图可知ꎬ承载力在偏心率<０.３５ 时ꎬ增长平缓ꎬ在>
０.３５ 时ꎬ急剧增大ꎬ支点摩擦力使承载力变大ꎬ且增长

变快ꎮ
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图 ８　 无量纲承载力随偏心率的变化

３.３　 流量的分析

各瓦块无量纲进油量为:

Ｑ１ ＝
ｑ１ Ｂ / Ｄ( )

ωψｒ３
＝

１
２

Ｂ
Ｄ( )

２

∫１
－１
Ｈ１ｄλ － １

３ ∫
１

－１
Ｈ３１
∂Ｐ
∂ϕ( )

１
ｄλ[ ] (９)

式中:Ｈ１是轴瓦油膜起始边厚度ꎻ ∂ｐ
∂ϕ( )

１
是该处压力导
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􀅰机械制造􀅰 党超ꎬ等􀅰支点摩擦力对可倾瓦径向滑动轴承润滑特性的影响

数ꎻｒ 为轴颈半径ꎮ
各瓦块两侧泄油量为:

Ｑ３＝
ｑ３ Ｂ / Ｄ( )

ωψｒ３
＝ － １

６ ∫
ϕ２

ϕ１

Ｈ３ ƏＰ
Əλ( )

λ ＝ １

－ Ｈ３ ƏＰ
Əλ( )

λ ＝ －１

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

ｄλ (１０)

图 ９ 和图 １０ 分别给出了不同偏心率下计入支点

摩擦力与不计入条件下的进油量与泄油量ꎮ 由图 ９ 可

知ꎬ在计入支点摩擦力条件下ꎬ当偏心率<０.３ 时ꎬ进油

量随偏心率呈增长趋势ꎻ当偏心率 > ０. ３ 时ꎬ进油量随

之减小ꎮ 在不计入支点摩擦力条件下ꎬ当偏心率<０.３５
时ꎬ进油量随偏心率呈增长趋势ꎬ当偏心率 > ０. ３５ 时ꎬ
进油量随之减小ꎮ 支点摩擦力使进油量的增大和减小

的趋势变快ꎮ
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图 ９　 无量纲进油量随偏心率的变化

0.10 0.15 0.20 0.25 0.30 0.35 0.40 0.45 0.50
2.20

2.22

2.24

2.26

2.28

2.30

2.32

2.34

 

 
�5;�%���
5;�%���

�
F
3
!
!
F

��(

图 １０　 无量纲泄油量随偏心率的变化

由图 １０可知ꎬ当偏心率在 ０.２之前ꎬ泄油量随偏心率的

增大而增大ꎻ当偏心率在 ０.２之后ꎬ泄油量随之减小ꎬ且相比

不计入支点摩擦力ꎬ计入支点摩擦力的泄油量在总体上大ꎮ

３.４　 摩擦阻力及功耗的分析

阻力系数为

ηｔ
ψ

＝
Ｆｔ
Ｆ

(１１)

轴承油膜功耗:

Ｎｔ ＝ ψ ｍｉｎ ｆｕ
ηｔ
ψ ｍｉｎ

(１２)

式中:ηｔ为摩擦系数ꎻＦ 为油膜力ꎻＦｔ为摩擦阻力ꎻｆ 为载

荷ꎻｕ 为轴颈线速度ꎮ
图 １１给出了偏心率 ε ＝ ０.１、０.１５、０.２、０.２５、０.３、０.３５、

０.４、０.４５时的无量纲阻力系数ꎮ 从图中可以看出ꎬ偏心率

越大ꎬ阻力系数越小ꎮ 当偏心率<０.３ 时ꎬ阻力系数下降趋

势较快ꎻ当偏心率>０.３ 时ꎬ阻力系数下降趋势变缓ꎻ支点

摩擦力使阻力系数下降速度变快ꎬ且大小在偏心率 ＝ ０.４５
时ꎬ与不计入时基本相等ꎮ
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图 １１　 无量纲阻力系数随偏心率的变化

对于图 ９、图 １０、图 １１ 中ꎬ考虑和不考虑摩擦的曲线

存在交叉点和接近点的原因如下:由进油量、泄油量及阻

力系数的计算公式可知ꎬ与油膜厚度和油膜压力均有关ꎬ
而偏心率又影响油膜厚度和油膜压力ꎬ支点摩擦力通过影

响瓦块摆角和偏位角ꎬ也影响油膜厚度和油膜压力ꎬ而此

偏心率和支点摩擦力彼此耦合ꎬ共同影响进油量、泄油量

及阻力系数ꎬ因此会出现考虑和不考虑支点摩擦的进油

量、泄油量、阻力系数曲线存在交叉点和接近点ꎮ
图 １２给出了当偏心率 ε ＝ ０.３ꎬ油膜功耗随轴颈转速

的变化ꎮ 由图可知ꎬ随着轴颈转速的不断增大ꎬ油膜功耗

呈线性增长ꎬ支点摩擦力使油膜功耗变大ꎬ且增速变快ꎮ
两条曲线差异增大原因如下:由轴承油膜功耗式(１２)可
知ꎬ油膜功耗与轴承载荷 ｆ 及轴颈转速 ｕ 成正比ꎬ油膜压

力又与轴承载荷有关ꎬ且转速越大ꎬ支点摩擦力对油膜压

力的影响越大ꎬ即轴承载荷越大ꎮ 支点摩擦力在转速较大

时ꎬ对轴承油膜功耗影响较大ꎮ

４　 结语
１)建立轴瓦支点摩擦力的数学模型ꎬ计算可倾瓦径向滑

动轴承润滑特性ꎬ如油膜压力、厚度、摩擦阻力、功耗及轴承承

载力和流量ꎬ分析支点摩擦力对轴承润滑特性的影响ꎮ
２)对比分析发现ꎬ支点摩擦力使油膜压力分布变陡ꎬ

且压力峰值变大ꎻ油膜厚度下降变快ꎻ承载力变大且增长

变快ꎻ进油量的增大和减小的趋势变快ꎻ泄油量在总体上

数值变大ꎻ摩擦阻力系数减小的速度变快ꎻ摩擦功耗增长

的速度变快ꎮ
(下转第 ９０页)
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􀅰机械制造􀅰 杨悦ꎬ等􀅰铆接干涉量对疲劳寿命的影响分析

３　 结语
本文基于塑性力学中镦粗的变形受力特点ꎬ采用仿真

与试验研究手段ꎬ得出以下结论:
１)基于铆接过程机理分析ꎬ结合有限元仿真结果ꎬ获

得铆接过程的受力变化情况:铆接初始为自由镦粗变形ꎬ
材料所受的流动阻力较小ꎬ载荷保持平稳上升ꎻ随着行程

的增加ꎬ变形受到孔周的约束ꎬ变形抗力增大ꎬ与接触面的

摩擦力也增大ꎬ因此载荷迅速增大ꎬ直至铆接过程结束ꎮ
２)通过建立铆接变形受力模型ꎬ探讨获得铆接干涉

量与干涉应力的关系:在一定范围内ꎬ干涉应力随着干涉

量增加而变大ꎬ越大的干涉应力对提高疲劳寿命越有益ꎮ
３)通过控制镦头高度获得不同干涉量数值ꎬ开展铆

接干涉量大小对试件疲劳寿命的影响分析ꎬ随着干涉量的

增加ꎬ干涉应力也不断增大ꎬ疲劳寿命呈现明显递增趋势ꎬ
直到达到最佳干涉量的数值ꎮ 所以ꎬ该方法可以获得能保

证构件高质量长寿命连接的最佳干涉量范围ꎮ
４)铆接干涉量决定了铆接干涉应力的大小ꎬ而铆接

干涉应力直接影响了疲劳寿命ꎬ由于前期对于铆接试验件

的干涉应力测量缺少方法ꎬ未做测量ꎬ所以导致铆接变形

的受力模型无法进行定量的验证ꎬ只能进行定性分析ꎬ希
望后期能通过试验进一步地进行验证ꎮ
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图 １２　 油膜功耗随轴颈转速的变化

　 　 ３)可倾瓦径向滑动轴承的润滑性能受支点摩擦力的

影响较大ꎬ因此在轴承设计时ꎬ将支点摩擦力的影响因素

考虑进来是很有必要的ꎮ

参考文献:
[１] ＷＵ Ｙ ＨꎬＦＥＮＧ ＫꎬＺＨＡＮＧ Ｙꎬｅｔ ａｌ. Ｎｏｎｌｉｎｅａｒ ｄｙｎａｍｉｃ ａｎａｌｙｓｉｓ

ｏｆ ａ ｒｏｔｏｒ－ｂｅａｒｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ ｗｉｔｈ ｐｏｒｏｕｓ ｔｉｌｔｉｎｇ ｐａｄ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｕｐｐｏｒｔ
[Ｊ] . Ｎｏｎｌｉｎｅａｒ Ｄｙｎａｍｉｃｓꎬ２０１８ꎬ９４(２):１３９１￣１４０８.

[２] ＣＩＵＬＬＩ ＥꎬＦＯＲＴＥ ＰꎬＬＩＢＲＡＳＣＨＩ Ｍꎬｅｔ ａｌ. Ｓｅｔ－ｕｐ ｏｆ ａ ｎｏｖｅｌ
ｔｅｓｔ ｐｌａｎｔ ｆｏｒ ｈｉｇｈ ｐｏｗｅｒ ｔｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙ ｔｉｌｔｉｎｇ ｐａｄ ｊｏｕｒｎａｌ
ｂｅａｒｉｎｇｓ[Ｊ] . Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌꎬ２０１８ꎬ１２７:２７６￣２８７.

[３] 田大成ꎬ孙淑凤ꎬ孙立佳ꎬ等. 可倾瓦径向气体轴承支点分析

[Ｊ] . 低温与超导ꎬ２０１４ꎬ４２(１０):２２￣２６.
[４] 王占朝ꎬ 刘莹ꎬ 郭飞ꎬ 等. 支点变形对水润滑可倾瓦推力轴

承起动过程影响[Ｊ] . 摩擦学学报ꎬ ２０１８ꎬ ３８(２):１８０￣１８８.
[５] ＳＵＨ ＪꎬＣＨＯＩ Ｙ Ｓ. Ｐｉｖｏｔ ｄｅｓｉｇｎ ａｎｄ ａｎｇｕｌａｒ ｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ ｅｆｆｅｃｔｓ

ｏｎ ｔｉｌｔｉｎｇ ｐａｄ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ:ｆｏｕｒ ｐａｄｓ ｆｏｒ ｌｏａｄ ｏｎ
ｐａｄ ｃｏｎｆｉｇｕｒａｔｉｏｎ [ Ｊ] . Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌꎬ ２０１６ꎬ １０２: ５８０￣
５９９.

[６] 刘思涌ꎬ肖忠会ꎬ闫志勇ꎬ等. 支点弹性、阻尼可倾瓦轴承动力

特性数值仿真及试验研究[Ｊ] . 机械工程学报ꎬ２０１４ꎬ５０(１９):
８８￣９６.

[７] 李萌萌ꎬ王小静ꎬ蒋登峰ꎬ等. 可倾瓦轴承支点静刚度的有限

元分析[Ｊ] . 润滑与密封ꎬ２０１５ꎬ４０(８):１０９￣１１１ꎬ１３２.
[８] ＳＵＨ Ｊꎬ ＰＡＬＡＺＺＯＬＯ ＡꎬＣＨＯＩ Ｙ Ｓ. Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｍｏｄｅｌｉｎｇ ａｎｄ

ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｆｌｅｘｕｒｅ － ｐｉｖｏｔ ｔｉｌｔｉｎｇ － ｐａｄ ｂｅａｒｉｎｇ [ Ｊ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙꎬ２０１７ꎬ１３９(５):０５１７０４.

[９] ＣＨＩＬＤＳ ＤꎬＨＡＲＲＩＳ Ｊ. Ｓｔａｔｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ａｎｄ
ｒｏｔｏｒｄｙｎａｍｉｃ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｆｏｒ ａ ｆｏｕｒ － ｐａｄ ｂａｌｌ － ｉｎ － ｓｏｃｋｅｔ ｔｉｌｔｉｎｇ
ｐａｄ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ[Ｊ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ ｆｏｒ Ｇａｓ Ｔｕｒｂｉｎｅｓ
ａｎｄ Ｐｏｗｅｒꎬ２００９ꎬ１３１(６):０６２５０２.

[１０] ＴＳＣＨＯＥＰＥ Ｄ Ｐꎬ ＣＨＩＬＤＳ Ｄ Ｗ. Ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ
ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎｓ ｆｏｒ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ａ ｆｏｕｒ－
ｐａｄꎬｒｏｃｋｅｒ－ｐｉｖｏｔꎬｔｉｌｔｉｎｇ－ｐａｄ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ[Ｃ] / / Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ
ｏｆ ＡＳＭＥ Ｔｕｒｂｏ Ｅｘｐｏ ２０１３:Ｔｕｒｂｉｎｅ Ｔｅｃｈｎｉｃａｌ Ｃｏｎｆｅｒｅｎｃｅ ａｎｄ
ＥｘｐｏｓｉｔｉｏｎꎬＳａｎ ＡｎｔｏｎｉｏꎬＴｅｘａｓꎬＵＳＡ: ２０１３.

收稿日期:２０２０ ０１ １６

􀅰０９􀅰


