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ｗｉｔｈ ａ ｓｉｎｇｌｅ ｌｏｂｅ ｈａｖｅ ａ ｇｒｅａｔｅｒ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｂｕｔ
ｈａｖｅ ｌｏｗｅｒ ｏｎｓｅｔ ｓｐｅｅｄｓ ｏｆ ｉｎｓｔａｂｉｌｉｔｙ． Ｓｈｉ ｅｔ ａｌ．［１７－１９］

ａｎａｌｙｚｅｄ ｈｏｗ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ， ｎｏｍｉｎａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ，
ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｇｅｏｍｅｔｒｙ， ａｎｄ ｌｏａｄｉｎｇ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ａｆｆｅｃｔ ｔｈｅ
ｔｗｏ ｔｙｐｅｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇｓ． Ｉｔ ｗａｓ ｄｉｓｃｏｖｅｒｅｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｌｏａｄ
ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗａｓ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔｌｙ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｄ ｂｙ
ｎｏｍｉｎａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ， ａｎｄ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ
ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｎｏｍｉｎａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ． Ｇｕａｎ ａｎｄ Ｆｅｎｇ［２０］

ｃｏｕｐｌｅｄ ａｎ ｅｌａｓｔｉｃ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｗｉｔｈ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｌｅ
ｇａｓ Ｒｅｙｎｏｌｄｓ ｅｑｕａｔｉｏｎ ｔｏ ｐｒｅｄｉｃｔ ｂｅａｒｉｎｇｓ􀆳 ｓｔａｔｉｃ ａｎｄ
ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ， ａｎｄ ｆｏｕｎｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ
ｍａｉｎ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ
ｄｅｃｒｅａｓｉｎｇ ｎｏｍｉｎａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ． Ｓｉｍ ｅｔ ａｌ．［２１］ ａｎｄ
Ｗａｌｔｅｒ ｅｔ ａｌ．［２２］ ｆｏｕｎｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ
ａｆｆｅｃｔ ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ａｎｄ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ
ｂｅａｒｉｎｇｓ． Ｘｉｏｎｇ ｅｔ ａｌ．［ ２３ ］ ａｎａｌｙｚｅｄ ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｆｏｉｌｓ􀆳 ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｏｎ ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ
ｂａｓｅｄ ｏｎ ＣＦＤ ｍｅｔｈｏｄｓ， ａｎｄ ｒｅｖｅａｌｅｄ ｔｈａｔ ｄｙｎａｍｉｃ
ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ａｒｅ ｕｎｄｅｒｅｓｔｉｍａｔｅｄ
ｗｈｅｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｅｘｃｅｅｄｓ ０．３． Ｃｈｅｎｇ ｅｔ ａｌ．［２４］

ｐｒｏｐｏｓｅｄ ａ ｍｅｔｈｏｄ ｆｏｒ ｉｄｅｎｔｉｆｙｉｎｇ ｄｙｎａｍｉｃ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇｓ． Ｔｈｅ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｒｅｓｐｏｎｓｅ
ｆｕｎｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｍｅｔｈｏｄｓ ｗｅｒｅ ｕｓｅｄ
ｔｏ ｉｄｅｎｔｉｆｙ ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ．

Ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ， ｓｔａｂｉｌｉｔｙ， ａｎｄ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｄａｍｐｉｎｇ
ｏｆ ａｉｒ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｄｅｐｅｎｄ ｃｒｉｔｉｃａｌｌｙ ｏｎ ｔｈｅ ｂｕｍｐ
ｆｏｉｌ［２５］ ． Ａｒｇｈｉｒ ａｎｄ Ｂｅｎｃｈｅｋｒｏｕｎ ［２６］ ｐｒｏｐｏｓｅｄ ａ
ｃｏｎｔａｃｔ ｍｅｃｈａｎｉｃｓ ｍｏｄｅｌ ｂａｓｅｄ ｏｎ ａ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｍｏｄｅｌ
ｏｆ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ， ｗｈｉｃｈ ｃｏｎｓｉｄｅｒｅｄ ｇａｐｓ ａｎｄ
ｃｌｏｓｅ ／ ｌｏｏｓｅ ｃｏｎｔａｃｔｓ ｉｎ ｔｈｅ ｆｏｉｌｓ ａｎｄ ｗａｓ ｍｏｒｅ ａｃｃｕｒａｔｅ
ｉｎ ｓｉｍｕｌａｔｉｎｇ ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇ ｅｒｒｏｒｓ ｉｎ ｔｈｅ ｆｏｉｌｓ． Ａ
ｎｏｖｅｌ ｆｕｌｌｙ⁃ｃｏｕｐｌｅｄ ｅｌａｓｔｉｃ⁃ｆｌｕｉｄ ｍｏｄｅｌ ｃａｐｔｕｒｉｎｇ ｆｏｉｌ
ｃｏｎｔａｃｔ ／ ｓｅｐａｒａｔｉｏｎ ／ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｄｙｎａｍｉｃｓ ｗａｓ ｄｅｖｅｌｏｐｅｄ
ｂｙ Ｇｕ ｅｔ ａｌ．［２７］ ． Ｂｙ ｅｍｐｌｏｙｉｎｇ ａ ｄｏｕｂｌｅ⁃ｌａｙｅｒｅｄ ｆｏｉｌ，
ａｄｊｕｓｔｉｎｇ ｔｈｅ ｌａｙｏｕｔ ｏｆ ｔｈｅ ｆｏｉｌｓ ａｎｄ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｈｅ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆｏｉｌｓ， Ｘｕ ｅｔ ａｌ．［２８ － ２９］ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｔｈｅ
ｂｅａｒｉｎｇ􀆳ｓ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｌｙ
ｖｅｒｉｆｉｅｄ ｔｈａｔ ｄｏｕｂｌｅ⁃ｌａｙｅｒｅｄ ｆｏｉｌｓ ｃｏｕｌｄ ｅｎｈａｎｃｅ ｔｈｅ
ｂｅａｒｉｎｇ ｄａｍｐｉｎｇ． Ｂｙ ａｄｄｉｎｇ ｆｏｕｒ ｌａｙｅｒｓ ｏｆ ｆｏｉｌ ｔｏ ｔｈｅ
ｂｅａｒｉｎｇ， Ｌｉ ｅｔ ａｌ．［ ３０］ ｅｘａｍｉｎｅｄ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ
ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｂｅｔｗｅｅｎ ｅａｃｈ ｌａｙｅｒ ｏｆ ｆｏｉｌ．
Ｚｈａｏ ｅｔ ａｌ．［２５］ ａｎａｌｙｚｅｄ ｔｈｅ Ｃｏｕｌｏｍｂ ｄａｍｐｉｎｇ
ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｂａｓｅｄ ｏｎ ａ ｔｗｏ⁃ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ
ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ． Ｌｉａｎｇ ｅｔ ａｌ．［３１］ ｕｓｅｄ ３Ｄ ＦＥＭ ｔｏ
ａｎａｌｙｚｅ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｓ ｏｆ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ
ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ． Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ
ｓｈｏｗｅｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｗｉｄｔｈ ｗａｓ ａｎ ｉｍｐｏｒｔａｎｔ

ｐａｒａｍｅｔｅｒ ａｆｆｅｃｔｉｎｇ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇｓ，
ｗｈｉｌｅ ｔｈｅ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｈｅｉｇｈｔ ｍｉｎｉｍａｌｌｙ ａｆｆｅｃｔｅｄ ｔｈｅ
ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ．

Ｉｔ ｃａｎ ｂｅ ｓｅｅｎ ｔｈａｔ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｉｓ ａ ｃｒｕｃｉａｌ
ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｔｈａｔ ａｆｆｅｃｔｓ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｏｆ
ａｉｒ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ． Ｈｏｗｅｖｅｒ， ｉｔｓ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ
ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｗａｓ ｒａｒｅｌｙ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｄ
ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｌｉｔｅｒａｔｕｒｅ ａｎａｌｙｓｉｓ． Ｔｈｅｒｅｆｏｒｅ， ａ
ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｓｉｍｐｌｉｆｙｉｎｇ ｔｈｅ ｆｏｉｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ
ｂｅａｒｉｎｇ ａｓ ａ ｔｗｏ⁃ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｔｈｉｎ ｐｌａｔｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ
ｍｏｄｅｌ ｗｉｔｈ ａｎ ｅｌａｓｔｉｃ ｓｕｐｐｏｒｔ ｗａｓ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ
ｔｈｅｏｒｙ ｏｆ ｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ ｉｎ Ｓｅｃｔｉｏｎ １． Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｂｅｈａｖｉｏｒｓ
ｂｅｔｗｅｅｎ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ⁃ｔｏｐ ｆｏｉｌ ａｎｄ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ⁃ｂｅａｒｉｎｇ
ｂｕｓｈｉｎｇ ｉｎｔｅｒｆａｃｅｓ ｗｅｒｅ ｉｎｃｏｒｐｏｒａｔｅｄ． Ｔｈｅｎ， ｔｈｅ
ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｉｓ ｃｏｕｐｌｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ
ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｌｅ ｇａｓ Ｒｅｙｎｏｌｄｓ ｅｑｕａｔｉｏｎ． Ｓｕｂｓｅｑｕｅｎｔｌｙ，
ｔｈｅ ｒｅｌｉａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｐｒｏｐｏｓｅｄ ｍｏｄｅｌ ｉｓ ｖｅｒｉｆｉｅｄ ｂｙ
ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ ｉｎ Ｓｅｃｔｉｏｎ ２．１． Ｔｈｉｓ ｓｔｕｄｙ ｎｕｍｅｒｉｃａｌｌｙ
ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｓ ｈｏｗ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｆｏｉｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｆｆｅｃｔ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ．

１　 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｍｏｄｅｌｌｉｎｇ

１．１　 Ｅｓｔａｂｌｉｓｈｍｅｎｔ ｏｆ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ
Ｍｏｄｅｌ

　 　 Ｆｉｇ． １ ｓｈｏｗｓ ｔｈｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ
ｂｕｍｐ ａｉｒ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ ａｎｄ ｒｏｔｏｒ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ｄｕｒｉｎｇ
ｏｐｅｒａｔｉｏｎ， ｗｈｅｒｅ Ｏｂ ａｎｄ Ｏｒ ａｒｅ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ􀆳ｓ ｃｅｎｔｅｒ ａｎｄ
ｒｏｔｏｒ􀆳ｓ ｃｅｎｔｅｒ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ． Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｉｓ
ｏｐｅｒａｔｉｎｇ， ｅｌａｓｔｉｃ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｂｕｍｐｓ ｉｓ ｃａｕｓｅｄ ｂｙ
ｔｈｅ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｆｉｇ． ２（ａ） ． Ｃｏｎｔｒａｒｙ ｔｏ
Ｒｅｆ．［１１］， ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ
ｄｅｖｅｌｏｐｅｄ ｍｏｒｅ ｃｏｍｐｒｅｈｅｎｓｉｖｅｌｙ ｃｏｎｓｉｄｅｒｓ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｆｏｒｃｅｓ， ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ ｆｏｉｌｓ， ｄａｍｐｉｎｇ ｏｆ ｆｏｉｌｓ ａｎｄ
ｉｎｔｅｒａｃｔｉｖｅ ｆｏｒｃｅｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｂｕｍｐｓ， ｗｈｉｃｈ ｃａｎ ｍｏｒｅ
ｒｅａｌｉｓｔｉｃａｌｌｙ ｒｅｆｌｅｃｔ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ． Ｔｈｅ
ｆｏｒｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆｏｉｌｓ ｉｓ ｃａｒｒｉｅｄ ｏｕｔ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ
ｆｏｌｌｏｗｉｎｇ ａｓｓｕｍｐｔｉｏｎｓ：

１） Ｔｈｅ ｂｕｍｐｓ ａｒｅ ａｌｗａｙｓ ｉｎ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｔｈ ｔｈｅ
ｉｎｎｅｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｂｕｓｈｉｎｇ．

２） Ｔｈｅ ｂｕｍｐｓ􀆳 ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｓ ｉｎ ｔｈｅ
ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ａｒｅ ｆｒｏｍ ｔｈｅ ｆｉｘｅｄ ｅｎｄ ｔｏ ｔｈｅ
ｆｒｅｅ ｅｎｄ．

３） Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｉｓ ｆｏｃｕｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｔｏｐ ｏｆ ｔｈｅ ｂｕｍｐｓ．
４） Ｔｈｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｂｕｍｐ ａｎｄ ｔｏｐ ｆｏｉｌｓ ｉｓ

ｗｉｔｈｉｎ ｔｈｅ ｅｌａｓｔｉｃ ｒａｎｇｅ ｄｕｒｉｎｇ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ．
Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｂｕｍｐｓ ｉｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ

Ｆｉｇｓ． ２（ｂ）－（ｄ） ． ｆ ｒｅｐｒｅｓｅｎｔｓ ｆｒｉｃｔｉｏｎ． Ｆ ｌｅｆｔ ａｎｄ Ｆｒｉｇｈｔ
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

ｒｅｐｒｅｓｅｎｔ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒａｃｔｉｖｅ ｆｏｒｃｅｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｂｕｍｐｓ．
Ｖｅｒｔｉｃａｌ ｌｏａｄｓ Ｆ， Ｆ１ ａｎｄ Ｆ２ ａｃｔ ｏｎ ｔｈｅ ｔｏｐ， ｌｅｆｔ， ａｎｄ
ｒｉｇｈｔ ｓｉｄｅｓ ｏｆ ｅａｃｈ ｂｕｍｐ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ． Ｔｈｅ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ
ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｗｂ ｉｓ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｕｓｉｎｇ Ｃａｓｔｉｇｌｉａｎｏ􀆳ｓ
ｓｅｃｏｎｄ ｔｈｅｏｒｅｍ． Ａｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｆｉｇ． ２（ ｂ）， ｔｈｅ ｆｏｒｃｅｓ
ｂａｌａｎｃｅ ｅｑｕａｔｉｏｎ ｉｎ ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ ａｎｄ ｖｅｒｔｉｃａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎｓ
ａｎｄ ｔｈｅ ｍｏｍｅｎｔ ｂａｌａｎｃｅ ｅｑｕａｔｉｏｎｓ ｏｆ ａ ｂｕｍｐ ｃａｎ ｂｅ
ｏｂｔａｉｎｅｄ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

　 　
Ｆ ｌｅｆｔ － Ｆｒｉｇｈｔ － ｆ － ｆ１ － ｆ２ ＝ ０
Ｆ － Ｆ１ － Ｆ２ ＝ ０
Ｆｌ ＋ ｆ（Ｒ０ － Ｒ０ｃｏｓφ） － Ｆ１（２ｌ） ＝ ０

ì

î

í

ïï

ïï

（１）

ｗｈｅｒｅ ｆ ＝ ηＦ ， ｆ１ ＝ η１Ｆ１， ｆ２ ＝ η１Ｆ２， η ａｎｄ η１ ａｒｅ
ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ⁃ｔｏｐ ｆｏｉｌ ａｎｄ
ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ⁃ｂｅａｒｉｎｇ ｂｕｓｈｉｎｇ， Ｒ０ ｉｓ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｒａｄｉｕｓ， ｌ
ｉｓ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｈａｌｆ⁃ｌｅｎｇｔｈ， φ ｉｓ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｈａｌｆ⁃ａｎｇｌｅ．
Ｆａ ｉｓ ｔｈｅ ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ ｒｉｇｈｔ ａｄｄｉｔｉｏｎａｌ ｆｏｒｃｅ．

Ｆｉｇ．１　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ

　 　 Ｔｈｅ ｂｅｎｄｉｎｇ ｍｏｍｅｎｔ ｏｆ ａ ｂｕｍｐ ｉｓ：

　 　

Ｍｖ ＝ （η ＋ η１）Ｆ ＋ Ｆｒｉｇｈｔ － η１

ｌ ＋ ηＲ０（１ － ｃｏｓφ）
２ｌ

Ｆ
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú Ｒ０ ｃｏｓ（φ － α） － ｃｏｓφ[ ] －

　
ｌ ＋ ηＲ０（１ － ｃｏｓφ）

２ｌ
ｌ － Ｒ０ｓｉｎ（φ － α）[ ] Ｆ，０ ≤ α ≤ φ

Ｍｈ１ ＝ （η ＋ η１）Ｆ ＋ Ｆｒｉｇｈｔ － Ｆａ －
Ｆｌ ＋ （ηＦ － Ｆａ）Ｒ０（１ － ｃｏｓφ）

２ｌ
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú Ｒ０ ｃｏｓ（φ － α） － ｃｏｓφ[ ] －

　
Ｆｌ ＋ （ηＦ － Ｆａ）Ｒ０（１ － ｃｏｓφ）

２ｌ
ｌ － Ｒ０ｓｉｎ（φ － α）[ ] ，０ ≤ α ≤ φ

Ｍｈ２ ＝ η１

ｌ － ηＲ０（１ － ｃｏｓφ）
２ｌ

Ｆ ＋ Ｆｒｉｇｈｔ － Ｆａ
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú Ｒ０ ｃｏｓ（α － φ） － ｃｏｓφ[ ] －

　
ｌ － ηＲ０（１ － ｃｏｓφ）

２ｌ
ｌ － Ｒ０ｓｉｎ（α － φ）[ ] Ｆ，φ ≤ α ≤ ２φ

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï

（２）

　 　 Ａｐｐｌｙｉｎｇ Ｃａｓｔｉｇｌｉａｎｏ􀆳ｓ ｓｅｃｏｎｄ ｔｈｅｏｒｅｍ ａｎｄ
ｉｎｔｅｇｒａｔｉｎｇ ｏｖｅｒ Ｅｑ． （２）， ｔｈｅ ｖｅｒｔｉｃａｌ ａｎｄ ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ
ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｂｕｍｐ ｃａｎ ｂｅ ｏｂｔａｉｎｅｄ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

ｗｂ ＝ ∫φ
０

Ｍｖ

ＥＩ
∂Ｍｖ

∂Ｆ
Ｒ０ｄα

Δｘ１ ＝ ∫φ
０

Ｍｈ１

ＥＩ
∂Ｍｈ１

∂Ｆａ
Ｒ０ｄα

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

Ｆａ ＝ ０

Δｘ２ ＝ ∫φ
０

Ｍｈ２

ＥＩ
∂Ｍｈ２

∂Ｆａ
Ｒ０ｄα

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

Ｆａ ＝ ０

ì

î

í

ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï

（３）

Ｔｈｅ ｂｕｍｐ ｉｓ ｅｑｕａｔｅｄ ｔｏ ａ ｓｐｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｄａｍｐｉｎｇ ａｓ
ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｆｉｇ． ２ （ａ）， ａｎｄ ｔｈｅ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｉｓ
ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

Ｋｂ ＝ ∂Ｆ
∂ｗｂ

（４）

　 　 Ｔｈｅ ｄａｍｐｉｎｇ Ｃｂ ｏｆ ａ ｂｕｍｐ ｃａｎ ｂｅ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ
ｆｏｌｌｏｗｓ ［３ ２ － ３ ３ ］：

Ｃｂ ＝ ζ
Ｋｂ

ωｅ
（５）

ｗｈｅｒｅ ζ ｉｓ ｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎａｌ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ， ωｅ ｉｓ
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ｖｏｒｔｅｘ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ． Ｆ ＝ ０ ａｔ ｔｈｅ ｎｏｎ⁃ｃｏｎｔａｃｔ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ
ｔｈｅ ｂｕｍｐ ａｎｄ ｔｏｐ ｆｏｉｌｓ． Ｔｈｅ ｔｏｔａｌ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ

ｄａｍｐｉｎｇ ｍａｔｒｉｃｅｓ Ｋｂ，Ｃｂ ｏｆ ｔｈｅ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ａｒｅ ｏｂｔａｉｎｅｄ
ｂｙ ｉｎｔｅｇｒａｔｉｎｇ Ｋｂ ａｎｄ Ｃｂ ．

Ｆｉｇ． ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ

　 　 Ｔｈｅ ｔｈｉｎ ｐｌａｔｅ ｔｈｅｏｒｙ ｉｓ ｕｓｅｄ ｔｏ ｅｓｔａｂｌｉｓｈ ｔｈｅ
ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｔｏｐ ｆｏｉｌ （ ａｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ
Ｆｉｇ． ３） ． Ｔｈｅ ｔｏｐ ｆｏｉｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｉｓ ｓｍａｌｌｅｒ ｔｈａｎ ｔｈｅ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｔｔ， ｓｏ ｔｈｅ ｓｍａｌｌ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ｔｈｅｏｒｙ ｉｓ ａｄｏｐｔｅｄ
ｔｏ ｉｍｐｒｏｖｅ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ａｃｃｕｒａｃｙ．

Ｆｉｇ．３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ
ｔｏｐ ｆｏｉｌ

　 　 Ａｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｆｉｇ．４（ａ）， ｔｈｅ ｔｏｐ ｆｏｉｌ ｉｓ ｄｉｓｃｒｅｔｉｚｅｄ
ｕｓｉｎｇ ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ ｅｌｅｍｅｎｔｓ． Ｔｈｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓ
ａｒｅ ａ， ｂ ｉｎ ｘ ａｎｄ ｙ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎｓ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ． Ａ
ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ ｅｌｅｍｅｎｔ ｉｎｃｌｕｄｅｓ ｆｏｕｒ ｎｏｄｅｓ （ ｉ， ｊ， ｍ， ｎ） ．

Ｔｈｅ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｓ ａｎｄ ｆｏｒｃｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｎｏｄｅ ａｒｅ
ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｅｑ．（６）：

Ｆｉｇ． ４ 　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ａ ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ ｔｈｉｎ
ｐｌａｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ

　 　 　 　 　
ｑｅ ＝ ｗｉ 　 θ ｘｉ 　 θ ｙｉ 　 ｗｊ 　 θ ｘｊ 　 θ ｙｊ 　 ｗｍ 　 θ ｘｍ 　 θ ｙｍ 　 ｗｎ 　 θ ｘｎ 　 θ ｙｎ[ ] Ｔ

Ｆｅ ＝ Ｆｚｉ 　 Ｍｘｉ 　 Ｍｙｉ 　 Ｆｚｊ 　 Ｍｘｊ 　 Ｍｙｊ 　 Ｆｚｍ 　 Ｍｘｍ 　 Ｍｙｍ 　 Ｆｚｎ 　 Ｍｘｎ 　 Ｍｙｎ[ ] Ｔ{ （６）

　 　 Ｔｈｅ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｆｕｎｃｔｉｏｎ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｂｅｎｄｉｎｇ ｏｆ
ａ ｔｈｉｎ ｐｌａｔｅ ｃａｎ ｂｅ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：
ｗ ｔ（ｘ，ｙ） ＝ κ１ ＋ κ２ｘ ＋ κ３ｙ ＋ κ４ｘ２ ＋ κ５ｘｙ ＋ κ６ｙ２ ＋
κ７ｘ３ ＋ κ８ｘ２ｙ ＋ κ９ｘｙ２ ＋ κ１０ｙ３ ＋ κ１１ｘ３ｙ ＋ κ１２ｘｙ３ （７）

　 　 Ｔａｋｉｎｇ ｎｏｄｅ ｉ ａｓ ａｎ ｅｘａｍｐｌｅ， ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ
ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ （ａｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｆｉｇ． ４（ｂ））， ｔｈｅ
ａｐｐｒｏｘｉｍａｔｉｏｎ ｉｓ ｔａｋｅｎ ａｓ ｓｉｎθｘｉ ＝ θｘｉ ， ａｎｄ ｓｉｎθｙｉ ＝ θｙｉ ．

Ｔｈｅｎ θｘｉ ＝ ∂ｗ ｉ ／ ∂ｙｉ ， θｙｉ ＝ － ∂ｗ ｉ ／ ∂ｘｉ ． Ｓｉｍｉｌａｒｌｙ， ｎｏｄｅｓ
ｊ， ｍ， ｎ ａｒｅ ｐｒｏｃｅｓｓｅｄ ａｓ ａｂｏｖｅ ａｎｄ ｔｈｅ １２ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ
κ１，κ２，．．．，κ１１，κ１２ ｏｆ Ｅｑ． （ ７ ） ａｒｅ ｏｂｔａｉｎｅｄ． Ｔｈｅ
ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ｍａｔｒｉｘ ｏｆ ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ ｅｌｅｍｅｎｔｓ ｉｓ：

ｗ ｔ（ｘ，ｙ） ＝ Ｎｑｅ （８）
ｗｈｅｒｅ Ｎ ｉｓ ｔｈｅ ｓｈａｐｅ ｆｕｎｃｔｉｏｎ ｏｆ ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ ｅｌｅｍｅｎｔｓ
ａｎｄ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ：
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　 　 　 　 　 Ｎ ＝ ［Ｎｉ Ｎ ｊ Ｎｍ Ｎｎ］ ＝ Ｎｉ 　 Ｎｘｉ 　 Ｎｙｉ 　 Ｎ ｊ 　 Ｎｘｊ 　 Ｎｙｊ 　 Ｎｍ 　 Ｎｘｍ 　 Ｎｙｍ 　 Ｎｎ 　 Ｎｘｎ 　 Ｎｙｎ[ ] （９）

ｗｈｅｒｅ Ｎｉ ， Ｎｘｉ ， Ｎｙｉ ，…， Ｎｎ ， Ｎｘｎ ， Ｎｙｎ ａｒｅ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ
ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

Ｎｇ ＝ １
８

１ ＋ ｘ
ｘｇ

æ

è
ç

ö

ø
÷ １ ＋ ｙ

ｙｇ

æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë

ê
ê
２ ＋ ｘ

ｘｇ
１ － ｘ

ｘｇ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

　 ｙ
ｙｇ

１ － ｙ
ｙｇ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ù

û

ú
ú

Ｎｘｇ ＝ － １
８
ｙｇ １ ＋ ｘ

ｘｇ

æ

è
ç

ö

ø
÷ １ ＋ ｙ

ｙｇ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

１ － ｙ
ｙｇ

æ

è
ç

ö

ø
÷

Ｎｙｇ ＝ － １
８
ｘｇ １ ＋ ｘ

ｘｇ

æ

è
ç

ö

ø
÷ １ ＋ ｙ

ｙｇ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

１ － ｘ
ｘｇ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ïï

（１０）
ｗｈｅｒｅ ｇ ＝ ｉ，ｊ，ｍ，ｎ．

Ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｍａｔｒｉｘ ｏｆ ａ ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ ｅｌｅｍｅｎｔ ｉｓ：

Ｂｅ ＝ ［Ｂｉ Ｂ ｊ Ｂｍ Ｂｎ］ ＝ －

∂２

∂ｘ２

∂２

∂ｙ２

２ ∂２

∂ｘ∂ｙ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
úú

Ｔ

·Ｎ （１１）

Ｔｈｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｍａｔｒｉｘ ｆｏｒ ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ ｅｌｅｍｅｎｔｓ ｉｓ：

Ｋ ｔ ｅ ＝
ｔ３ｔ
１２∬Ａ ＢＴ

ｅ Ｄｅ Ｂｅｄｘｄｙ （１２）

Ｔｈｅ ｄａｍｐｉｎｇ ｍａｔｒｉｘ ｆｏｒ ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ ｅｌｅｍｅｎｔｓ［３ ２ ］

ｉｓ：

Ｃｔ ｅ ＝ ζ
Ｋｔ ｅ

ω ｅ
（１３）

ｗｈｅｒｅ Ｄｅ ｉｓ ｔｈｅ ｅｌａｓｔｉｃ ｍａｔｒｉｘ ａｎｄ ｉｓ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ
ｆｏｌｌｏｗｓ：

　 　 Ｄｅ ＝
Ｅ

１ － ｕｂ

１ ｕｂ ０
ｕｂ １ ０

０ ０
１ － ｕｂ

２

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú

（１４）

ｗｈｅｒｅ Ｅ ｉｓ ｔｈｅ ｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ ｍｏｄｕｌｕｓ ｏｆ ｆｏｉｌｓ， ｕｂ ｉｓ
Ｐｏｉｓｓｏｎ􀆳ｓ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｆｏｉｌｓ． Ｔｈｅ ｔｏｐ ｆｏｉｌ ｏｖｅｒａｌｌ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
Ｋｔ ｉｓ ｏｂｔａｉｎｅｄ ｂｙ ｓｔａｎｄａｒｄ ｉｎｔｅｇｒａｔｉｏｎ ｒｕｌｅｓ． Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ
ｍａｔｒｉｘ ｏｎ ｔｈｅ ｔｏｐ ｆｏｉｌ ｉｓ ｒｅｃｏｒｄｅｄ ａｓ Ｆ ． Ｔｈｅ
ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｏｆ Ｋｔ ａｎｄ Ｆ ｉｓ：

Ｆ ＝ Ｋｔｑ （１５）
ｗｈｅｒｅ ｑ ｉｓ ｔｈｅ ｔｏｐ ｆｏｉｌ ｏｖｅｒａｌｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｍａｔｒｉｘ．
Ｔｏｔａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｄａｍｐｉｎｇ ｒｅｓｕｌｔ ｆｒｏｍ
ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｔｏｐ ａｎｄ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｃｏｎｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ， ｉ．ｅ． Ｋｆ ＝
Ｋｔ ＋ Ｋｂ ａｎｄ Ｃｆ ＝ Ｃｔ ＋ Ｃｂ ．

Ｔｈｕｓ， ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｉｓ：
ｈ ＝ ｃ ＋ ｅｃｏｓθ ＋ ｗ ｔ （１６）

ｗｈｅｒｅ ｃ ＝ Ｒ － Ｒｒ ｉｓ ｎｏｍｉｎａｌ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ． Ｒ ｉｓ
ｂｅａｒｉｎｇ ｒａｄｉｕｓ． Ｒｒ ｉｓ ｒｏｔｏｒ ｒａｄｉｕｓ． ｅ ｉｓ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ
ｄｉｓｔａｎｃｅ． Ｔｈｅ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｆｏｒｍ ｏｆ Ｅｑ． （１６） ｉｓ：

Ｈ ＝ ｈ
ｃ

＝ １ ＋ εｃｏｓθ ＋ ｗ－ ｔ （１７）

ｗｈｅｒｅ ε ｉｓ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ．
Ｔｈｅ ｆｏｒｍｕｌａ ｆｏｒ ｔｈｅ ｉｄｅａｌ ｇａｓ ｓｔａｔｅ ｉｓ：

ｐ
ρ

＝ ＲＴ （１８）

Ｎｅｇｌｅｃｔｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ⁃ｄｅｐｅｎｄｅｎｔ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ， ｔｈｅ
ｉｓｏｔｈｅｒｍａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｌｅ Ｒｅｙｎｏｌｄｓ ｅｑｕａｔｉｏｎ ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｓ
ｔｏ：

∂
∂ｘ

（ｐｈ３ ∂ｐ
∂ｘ

） ＋ ∂
∂ｚ

（ｐｈ３ ∂ｐ
∂ｚ

） ＝ ６μＵ ∂
∂ｘ

（ｐｈ） ＋

　 　 　 １２μ ∂
∂ｔ

（ｐｈ） （１９）

Ｅｑ． （１９） ｉｓ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ：
∂
∂θ

ＰＨ３ ∂Ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ４Ｒ２

Ｌ２

∂
∂λ

ＰＨ３ ∂Ｐ
∂λ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ Λ ∂

∂θ
ＰＨ( ) ＋

　 　 　 ２Λｖ ∂
∂τ ｅ

ＰＨ( ) （２０）

ｗｈｅｒｅ ｘ ＝ Ｒθ ， Ｈ ＝ ｈ
ｃ

， ｚ ＝ λ Ｌ
２

， Ｐ ＝ ｐ
ｐ０

， Λ ＝ ６μＵＲ
ｃ２ｐ０

，

Ｕ ＝ ωＲｒ ， ｖ ＝
ω ｅ

ω
， τ ｅ ＝ ω ｅ ｔ ． λ ｉｓ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｌｅｎｇｔｈ

ｉｎ ａｘｉａｌ ｗｉｄｔｈ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ， Λ ｉｓ ｂｅａｒｉｎｇ ｎｕｍｂｅｒ， τ ｅ ｉｓ
ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｔｉｍｅ， ω ｉｓ ｒｏｔｏｒ ａｎｇｕｌａｒ ｖｅｌｏｃｉｔｙ．
１．２　 Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ Ｍｏｄｅｌ ｆｏｒ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ
　 　 Ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｉｓ
ｄｅｔｅｒｍｉｎｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｐｏｉｎｔ ａｎｄ ｉｓ
ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｔ ｏｆ ｔｉｍｅ［３ ４ ］ ． Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｉｓ ｉｎ ａ
ｓｔａｂｌｅ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ， ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ａｉｒ ｅｘｈｉｂｉｔｓ ｓｔｅａｄｙ
ｆｌｏｗ． Ｔｈｕｓ， ｔｈｅ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｌｅ ｇａｓ Ｒｅｙｎｏｌｄｓ ｅｑｕａｔｉｏｎ
ｉｓ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

∂
∂θ

ＰＨ３ ∂Ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ４Ｒ２

Ｌ２

∂
∂λ

ＰＨ３ ∂Ｐ
∂λ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ Λ ∂

∂θ
ＰＨ( )

（２１）
Ｔｈｅ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｓｏｌｕｔｉｏｎ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ａｒｅ：
Ｐ（０，λ） ＝ １
Ｐ（θｆｒｅｅ，λ） ＝ １
Ｐ（θ，λ ＝ ± １） ＝ １

ì

î

í
ïï

ïï
（２２）

Ａｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｆｉｇ．１， ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ Ｗ
ｃｏｎｓｉｓｔｓ ｏｆ Ｗｘ ａｎｄ Ｗｙ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｓｔａｂｌｅ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ，
ｗｈｉｃｈ ｃａｎ ｂｅ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

·５·



Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

Ｗｘ ＝ ∫１
－１
∫θｆｒｅｅ

０
（Ｐ － １）ｓｉｎθｄθｄλ （２３ａ）

Ｗｙ ＝ － ∫１
－１
∫θｆｒｅｅ

０
（Ｐ － １）ｃｏｓθｄθｄλ （２３ｂ）

Ｗ ＝ Ｗｘ
２ ＋ Ｗｙ

２ （２４）
Ｔｈｅ ｖｉｓｃｏｕｓ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｆｉｌｍ

ａｃｔｉｎｇ ｏｎ ｔｈｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｈａｆｔ ｉｓ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ
ｆｏｌｌｏｗｓ：

Ｔｒ ＝
ｃｐ０ＬＲ

４ ∫１
－１
∫θｆｒｅｅ

０
（Ｈ ∂Ｐ

∂θ
＋ Λ

３
１
Ｈ
）ｄθｄλ （２５）

Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ ｔｏ ｏｖｅｒｃｏｍｅ ｔｈｅ ｖｉｓｃｏｕｓ
ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｉｓ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

Ｎ ＝ ωＴｒ ＝
ｃｐ０ＬＲω

４ ∫１
－１
∫θｆｒｅｅ

０
（Ｈ ∂Ｐ

∂θ
＋ Λ

３
１
Ｈ
）ｄθｄλ

（２６）
Ｄｕｅ ｔｏ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｙｍｍｅｔｒｙ ｉｎ ｔｈｅ ａｘｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ，

ｔｈｅ ｓｉｄｅ ｌｅａｋａｇｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｏｆ ａｉｒ ｉｓ：

　 　 Ｑｚ ＝
ｐ０ｃ３Ｒ
３μＲＬＴ ∫

θ ｆｒｅｅ

０
（ＰＨ３ ∂Ｐ

∂λ
）

λ ＝ １
ｄθ （２７）

１．３ Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ Ｍｏｄｅｌ ｆｏｒ Ｄｙｎａｍｉｃ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ
　 　 Ｔｈｅ ｃｒｉｔｅｒｉａ ｆｏｒ ｍｅａｓｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｂｕｍｐ ａｉｒ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｐｒｉｍａｒｉｌｙ
ｉｎｖｏｌｖｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ．
Ｄｙｎａｍｉｃ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ａｒｅ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｕｓｉｎｇ ｐｅｒｔｕｒｂａｔｉｏｎ
ｍｅｔｈｏｄｓ． Ａｉｒ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｅｐｅｎｄｓ ｏｎ ｒｏｔｏｒ
ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ：

ＦＮｘ ＝ ＦＮｘ（ｘ，ｙ，ｘ′，ｙ′） ＝ － ∫
Ｌ
２

－ Ｌ
２
∫θｆｒｅｅ

０
ＰｓｉｎθＲｄθｄｚ

ＦＮｙ ＝ ＦＮｙ（ｘ，ｙ，ｘ′，ｙ′） ＝ ∫
Ｌ
２

－ Ｌ
２
∫θｆｒｅｅ

０
ＰｃｏｓθＲｄθｄｚ

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

（２８）

ｗｈｅｒｅ ＦＮｘ ， ＦＮｙ ａｒｅ ａｉｒ⁃ｆｉｌｍ ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ ａｎｄ ｖｅｒｔｉｃａｌ
ｆｏｒｃｅｓ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ． ｘ ａｎｄ ｙ ｒｅｐｒｅｓｅｎｔ ｒｏｔｏｒ􀆳ｓ
ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ ａｎｄ ｖｅｒｔｉｃａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ． ｘ′
ａｎｄ ｙ′ ｄｅｎｏｔｅ ｉｔｓ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ．

Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｉｓ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｓｔａｂｌｙ， ｐｅｒｔｕｒｂａｔｉｏｎ
ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｓ Δｘ ａｎｄ Δｙ ， ｐｅｒｔｕｒｂａｔｉｏｎ ｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓ Δｘ′
ａｎｄ Δｙ′ ａｒｅ ａｐｐｌｉｅｄ ｔｏ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ． Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅｓ ａｒｅ ｉｎ ａ
Ｔａｙｌｏｒ ｓｅｒｉｅｓ ｅｘｐａｎｓｉｏｎ：

ＦＮ ＝
ＦＮｘ

ＦＮｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＝

ＦＮｘ０

ＦＮｙ０

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＋

∂ＦＮ

∂ｘ ０

Δｘ ＋
∂ＦＮ

∂ｙ′ ０

Δｙ ＋

　 　 　
∂ＦＮ

∂ｘ′ ０

Δｘ′ ＋
∂ＦＮ

∂ｙ′ ０

Δｙ′ ＋ Ｏ（Δｘ２，Δｙ２，Δｘ′２，Δｙ′２）

（２９）
ｗｈｅｒｅ ｔｈｅ ｓｕｂｓｃｒｉｐｔ “０” ｒｅｐｒｅｓｅｎｔｓ ｔｈｅ ｑｕａｎｔｉｔｙ ｉｎ ｔｈｅ
ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｐｏｓｉｔｉｏｎ． Δｘ ， Δｙ ， Δｘ′ ， Δｙ′ →０． Ｎｅｇｌｅｃｔ
ｔｈｅ ｔｅｒｍ Ｏ（Δｘ２，Δｙ２，Δｘ′２，Δｙ′２） ， ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ
ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ａｒｅ：

　 　
Ｋｘｘ

Ｋｙｘ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＝
∂ＦＮ

∂ｘ ０

，
Ｋｘｙ

Ｋｙｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＝
∂ＦＮ

∂ｙ ０

（３０ａ）

　 　
Ｃｘｘ

Ｃｙｘ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＝
∂ＦＮ

∂ｘ′ ０

，
Ｃｘｙ

Ｃｙｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＝
∂ＦＮ

∂ｙ′ ０

（３０ｂ）

Ｔｈｅｎ Ｅｑ． （２９） ｉｓ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ ｔｈｅ ｍａｔｒｉｘ ｆｏｒｍ：

ＦＮ ＝
ＦＮｘ

ＦＮｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＝

ＦＮｘ０

ＦＮｙ０

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＋ Ｋ ｘ

ｙ
é

ë
êê

ù

û
úú ＋ Ｃ ｘ′

ｙ′
é

ë
êê

ù

û
úú （３１）

ｗｈｅｒｅ Ｋ ， Ｃ ａｒｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｄａｍｐｉｎｇ ｍａｔｒｉｃｅｓ，
ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ， ａｎｄ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ：

Ｋ ＝
Ｋｘｘ Ｋｘｙ

Ｋｙｘ Ｋｙｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

， Ｃ ＝
Ｃｘｘ Ｃｘｙ

Ｃｙｘ Ｃｙｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

（３２）

Ｔｈｅ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ， ａｎｄ ｔｏｔａｌ ｒａｄｉａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｏｐ ｆｏｉｌ ａｒｅ
ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ ｗｒｉｔｔｅｎ ａｓ： Ｈ０， Ｐ０， ｗ－ ｔ ０ ． Ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ⁃ｏｒｄｅｒ
Ｔａｙｌｏｒ ｓｅｒｉｅｓ ｅｘｐａｎｓｉｏｎ ｏｆ Ｐ， Ｈ， ａｎｄ ｗ－ ｔ ｉｇｎｏｒｉｎｇ ｔｈｅ
ｈｉｇｈｅｒ ｏｒｄｅｒ ｑｕａｎｔｉｔｉｅｓ ｉｓ：

Ｐ ＝ Ｐ０ ＋ Ｐｘ Δｘ ＋ Ｐｘ′ Δｘ′ ＋ Ｐｙ Δｙ ＋ Ｐｙ′ Δｙ′

Ｈ ＝ Ｈ０ ＋ Ｈｘ Δｘ ＋ Ｈｘ′ Δｘ′ ＋ Ｈｙ Δｙ ＋ Ｈｙ′ Δｙ′

ｗ－ ｔ ＝ ｗ－ ｔ ０ ＋ ｗ－ ｔ ｘ Δｘ ＋ ｗ－ ｔｘ′ Δｘ′ ＋ ｗ－ ｔ ｙ Δｙ ＋

　 ｗ－ ｔｙ′ Δｙ′

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ï

（３３）
ｗｈｅｒｅ Ｐｘ ， Ｐｙ ， Ｐｘ′ ， Ｐｙ′ ａｒｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｕｒｂａｎｃｅｓ
ｃａｕｓｅｄ ｂｙ Δｘ ， Δｙ ， Δｘ′， Δｙ′ ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ． Ｈｘ， Ｈｙ，
Ｈｘ′， Ｈｙ′ ａｒｅ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｕｒｂａｎｃｅｓ ｃａｕｓｅｄ ｂｙ
Δｘ ， Δｙ ， Δｘ′ ， Δｙ′ ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ． ｗ－ ｔ ｘ ， ｗ

－
ｔｙ， ｗ

－
ｔｘ′ ， ｗ

－
ｔｙ′

ａｒｅ ｆｏｉｌ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ｄｉｓｔｕｒｂａｎｃｅｓ ｃａｕｓｅｄ ｂｙ Δｘ ， Δｙ ，
Δｘ′ ， Δｙ′ ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ．

Ｓｕｂｓｔｉｔｕｔｉｎｇ Ｅｑ． （ ３３ ） ｉｎｔｏ Ｅｑ． （ ２０ ）， ｔｈｅ
ｐｅｒｔｕｒｂａｔｉｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｅｑｕａｔｉｏｎｓ ａｒｅ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

∂
∂θ ＰｘＨ３

０

∂Ｐ０

∂θ
＋ Ｐ０Ｈ３

０

∂Ｐｘ

∂θ
＋ ３Ｐ０Ｈ２

０Ｈｘ

∂Ｐ０

∂θ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

　 ２Ｒ
Ｌ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ∂
∂λ ＰｘＨ３

０

∂Ｐ０

∂λ
＋ Ｐ０Ｈ３

０

∂Ｐｘ

∂λ
＋ ３Ｐ０Ｈ２

０Ｈｘ

∂Ｐ０

∂λ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝

　 Λ ∂
∂θ

Ｐ０Ｈｘ ＋ ＰｘＨ０( ) － ２ｖΛ Ｐ０Ｈｘ′ ＋ Ｐｘ′Ｈ０( )

（３４）
∂
∂θ Ｐｘ′Ｈ３

０

∂Ｐ０

∂θ
＋ Ｐ０Ｈ３

０

∂Ｐｘ′

∂θ
＋ ３Ｐ０Ｈ２

０Ｈｘ′

∂Ｐ０

∂θ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

　 ２Ｒ
Ｌ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ∂
∂λ Ｐｘ′Ｈ３

０

∂Ｐ０

∂λ
＋ Ｐ０Ｈ３

０

∂Ｐｘ′

∂λ
＋ ３Ｐ０Ｈ２

０Ｈｘ′

∂Ｐ０

∂λ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝

　 Λ ∂
∂θ

Ｐ０Ｈｘ′ ＋ Ｐｘ′Ｈ０( ) ＋ ２ｖΛ Ｐ０Ｈｘ ＋ ＰｘＨ０( )

（３５）
∂
∂θ ＰｙＨ３

０

∂Ｐ０

∂θ
＋ Ｐ０Ｈ３

０

∂Ｐｙ

∂θ
＋ ３Ｐ０Ｈ２

０Ｈｙ

∂Ｐ０

∂θ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

　 　 ２Ｒ
Ｌ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ∂
∂λ ＰｙＨ３

０

∂Ｐ０

∂λ
＋ Ｐ０Ｈ３

０

∂Ｐｙ

∂λ
＋ ３Ｐ０Ｈ２

０Ｈｙ

∂Ｐ０

∂λ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝

　 Λ ∂
∂θ

Ｐ０Ｈｙ ＋ ＰｙＨ０( ) － ２ｖΛ Ｐ０Ｈｙ′ ＋ Ｐｙ′Ｈ０( ) （３６）

∂
∂θ Ｐｙ′Ｈ３

０

∂Ｐ０

∂θ
＋ Ｐ０Ｈ３

０

∂Ｐｙ′

∂θ
＋ ３Ｐ０Ｈ２

０Ｈｙ′

∂Ｐ０

∂θ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

　 　 ２Ｒ
Ｌ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ∂
∂λ Ｐｙ′Ｈ３

０

∂Ｐ０

∂λ
＋ Ｐ０Ｈ３

０

∂Ｐｙ′

∂λ
＋ ３Ｐ０Ｈ２

０Ｈｙ′

∂Ｐ０

∂λ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝

　 　 Λ ∂
∂θ

Ｐ０Ｈｙ′ ＋ Ｐｙ′Ｈ０( ) ＋ ２ｖΛ Ｐ０Ｈｙ ＋ ＰｙＨ０( )

（３７）
Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｓｈａｆｔ ｉｓ ｓｕｂｊｅｃｔｅｄ ｔｏ ｔｈｅ ａｂｏｖｅ

ｐｅｒｔｕｒｂａｔｉｏｎｓ， Ｈ ｉｓ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

Ｈ ＝ Ｈ０ ＋ Δｘｓｉｎ（θ ＋ β） － Δｙｃｏｓ（θ ＋ β） ＋

　 　 ｗ－ ｔｘ Δｘ ＋ ｗ－ ｔｘ′ Δｘ′ ＋ ｗ－ ｔｙ Δｙ ＋ ｗ－ ｔｙ′ Δｙ′ （３８）
Ｃｏｍｂｉｎｉｎｇ Ｅｑ．（３８） ｗｉｔｈ Ｅｑ． （３３） ｙｉｅｌｄｓ：
Ｈｘ ＝ ｗ－ ｔｘ ＋ ｓｉｎ（θ ＋ β），Ｈｘ′ ＝ ｗ－ ｔｘ′

Ｈｙ ＝ ｗ－ ｔｙ － ｃｏｓ（θ ＋ β），Ｈｙ′ ＝ ｗ－ ｔｙ′
{ （３９）

Ｂｙ ｓｕｂｓｔｉｔｕｔｉｎｇ Ｅｑ． （３９） ｉｎｔｏ Ｅｑｓ． （３４）－（３７），
ｔｈｅ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ Ｐｘ ， Ｐｘ′ ， Ｐｙ ， ａｎｄ Ｐｙ′ ｃａｎ ｂｅ
ｏｂｔａｉｎｅｄ． Ｔｈｅｎ，ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ａｒｅ：

　
Ｋｘｘ Ｋｘｙ

Ｋｙｘ Ｋｙｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＝
ｐ０ＲＬ
２ｃ ∫１

－１
∫θ ｆｒｅｅ＋∑

ｍ

１
ξ ｉ（ｋ）

０

　
－ Ｐｘｓｉｎ（θ ＋ β） － Ｐｙｓｉｎ（θ ＋ β）
Ｐｘｃｏｓ（θ ＋ β） Ｐｙｃｏｓ（θ ＋ β）

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
ｄθｄλ （４０）

　
Ｃｘｘ Ｃｘｙ

Ｃｙｘ Ｃｙｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＝
ｐ０ＲＬ
２ｃω ｅ

∫１
－１
∫θ ｆｒｅｅ＋∑

ｍ

１
ξ ｉ（ｋ）

０

　
－ Ｐｘ′ｓｉｎ（θ ＋ β） － Ｐｙ′ｓｉｎ（θ ＋ β）
Ｐｘ′ｃｏｓ（θ ＋ β） Ｐｙ′ｃｏｓ（θ ＋ β）

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
ｄθｄλ （４１）

Ｔｈｅ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｓｏｌｕｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ａｒｅ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

Ｐｘ（０，λ） ＝ ０，Ｐｘ（θ ｆｒｅｅ，λ） ＝ ０，Ｐｘ（θ，λ ＝ ± １） ＝ ０
Ｐｘ′（０，λ） ＝ ０，Ｐｘ′（θ ｆｒｅｅ，λ） ＝ ０，Ｐｘ′（θ，λ ＝ ± １） ＝ ０
Ｐｙ（０，λ） ＝ ０，Ｐｙ（θ ｆｒｅｅ，λ） ＝ ０，Ｐｙ（θ，λ ＝ ± １） ＝ ０
Ｐｙ′（０，λ） ＝ ０，Ｐｙ′（θ ｆｒｅｅ，λ） ＝ ０，Ｐｙ′（θ，λ ＝ ± １） ＝ ０

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

（４２）
１．４　 Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ Ｍｅｔｈｏｄ
　 　 Ｉｎ ｔｈｉｓ ｓｔｕｄｙ， ｔｈｅ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ Ｒｅｙｎｏｌｄｓ
ｅｑｕａｔｉｏｎ ｉｓ ｓｏｌｖｅｄ ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｍｅｔｈｏｄ
ｗｉｔｈ ｉｔｅｒａｔｉｖｅ ｐｏｉｎｔ⁃ｂｙ⁃ｐｏｉｎｔ ｃｏｎｖｅｒｇｅｎｃｅ． Ａｓ ｓｈｏｗｎ
ｉｎ Ｆｉｇ． ５， ｔｈｅ ｌｏａｄ ａｒｅａ ｉｓ ｇｒｉｄｄｅｄ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｌｙ
ａｎｄ ａｘｉａｌｌｙ． Ｔｈｅ ａｒｅａ ｂｅｔｗｅｅｎ ａｄｊａｃｅｎｔ ｂｕｍｐｓ ｉｓ
ｄｉｖｉｄｅｄ ｉｎｔｏ χ ｐａｒｔｓ． Ｔｈｅ ｉｎｉｔｉａｌ ｓｔｅｐ ｌｅｎｇｔｈ ｏｆ ｅａｃｈ
ｇｒｉｄ ｉｓ ｅｑｕａｌ， ｗｈｉｃｈ ｃａｎ ｂｅ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

Δθ（１）
ｉ ＝ ｓ

χＲ
（４３）

Ｆｉｇ．５　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｍｅｓｈ ａｎｄ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｑｕｏｔｉｅｎｔ

　 　 Ｓｔａｒｔｉｎｇ ｆｒｏｍ ｔｈｅ ｓｅｃｏｎｄ ｉｔｅｒａｔｉｏｎ， ｔｈｅ ｇｒｉｄ ｓｔｅｐ
ｌｅｎｇｔｈ ｉｎ ｔｈｅ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｆｏｉｌｓ ｃｈａｎｇｅｓ
ｗｉｔｈ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ． Ｔｈｅｒｅｆｏｒｅ， ｄｕｒｉｎｇ ｋ⁃ｔｈ ｉｔｅｒａｔｉｏｎ，
ｔｈｅ ｇｒｉｄ ｓｔｅｐ ｌｅｎｇｔｈ ｃａｎ ｂｅ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

Δθ（ｋ）
ｉ ＝ ｓ

χＲ
＋ ξ（ｋ）

ｉ （４４）

ｗｈｅｒｅ ξ（ｋ）
ｉ ｒｅｐｒｅｓｅｎｔｓ ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｉｎ ｔｈｅ ｉ⁃ｔｈ ｇｒｉｄ ｉｎ ｔｈｅ

ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｋ⁃ｔｈ ｉｔｅｒａｔｉｏｎ．

Ｉｎ ｔｈｅ ａｘｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ， ｔｈｅ ｇｒｉｄ ｓｔｅｐ ｌｅｎｇｔｈ ｄｏｅｓ
ｎｏｔ ｃｈａｎｇｅ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｉｔｅｒａｔｉｏｎｓ． Ｔｈｅｒｅｆｏｒｅ，
ｉｔ ｃａｎ ｂｅ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

Δλ ＝ ２
ｎ

（４５）

Ｔｈｅ ｈｉｇｈ⁃ｐｒｅｃｉｓｉｏｎ ｃｅｎｔｒａｌ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｑｕｏｔｉｅｎｔ ｉｓ
ｕｓｅｄ ｔｏ ｒｅｐｌａｃｅ ｔｈｅ ｐａｒｔｉａｌ ｄｅｒｉｖａｔｉｖｅ ｔｅｒｍｓ． Ｔｈｅ
ｃｏｎｖｅｒｇｅｎｃｅ ｃｒｉｔｅｒｉａ ｆｏｒ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｌｏａｄ
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

ｃａｐａｃｉｔｙ ａｒｅ：

ＥｒｒｏｒＰ ＝
∑
ｎ＋１

ｊ ＝ １
∑
ｍ＋１

ｉ ＝ １
｜ Ｐ（ｋ）

ｉ，ｊ － Ｐ（ｋ－１）
ｉ，ｊ ｜

∑
ｎ＋１

ｊ ＝ １
∑
ｍ＋１

ｉ ＝ １
｜ Ｐ（ｋ）

ｉ，ｊ ｜
≤ １０ －５ （４６）

ＥｒｒｏｒＷ ＝ ｜ Ｗ（ｋ） － Ｗ（ｋ－１） ｜
Ｗ（ｋ） ≤ １０ －５ （４７）

Ｔｈｅ ｃｏｎｖｅｒｇｅｎｃｅ ｃｒｉｔｅｒｉａ ｆｏｒ ｔｈｅ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ
ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ａｒｅ：

　 　 　 ＥｒｒｏｒＰｘ
＝
∑
ｎ＋１

ｊ ＝ １
∑
ｍ＋１

ｉ ＝ １
｜ （Ｐｘ） （ｋ）

ｉ，ｊ － （Ｐｘ） （ｋ－１）
ｉ，ｊ ｜ ＋ ∑

ｎ＋１

ｊ ＝ １
∑
ｍ＋１

ｉ ＝ １
｜ （Ｐｘ′） （ｋ）

ｉ，ｊ － （Ｐｘ′） （ｋ－１）
ｉ，ｊ ｜

∑
ｎ＋１

ｊ ＝ １
∑
ｍ＋１

ｉ ＝ １
｜ （Ｐｘ） （ｋ）

ｉ，ｊ ｜ ＋ ∑
ｎ＋１

ｊ ＝ １
∑
ｍ＋１

ｉ ＝ １
｜ （Ｐｘ′） （ｋ）

ｉ，ｊ ｜
≤ １０ －５ （４８）

　 　 　 ＥｒｒｏｒＰｙ
＝
∑
ｎ＋１

ｊ ＝ １
∑
ｍ＋１

ｉ ＝ １
｜ （Ｐｙ） （ｋ）

ｉ，ｊ － （Ｐｙ） （ｋ－１）
ｉ，ｊ ｜ ＋ ∑

ｎ＋１

ｊ ＝ １
∑
ｍ＋１

ｉ ＝ １
｜ （Ｐｙ′） （ｋ）

ｉ，ｊ － （Ｐｙ′） （ｋ－１）
ｉ，ｊ ｜

∑
ｎ＋１

ｊ ＝ １
∑
ｍ＋１

ｉ ＝ １
｜ （Ｐｙ） （ｋ）

ｉ，ｊ ｜ ＋ ∑
ｎ＋１

ｊ ＝ １
∑
ｍ＋１

ｉ ＝ １
｜ （Ｐｙ′） （ｋ）

ｉ，ｊ ｜
≤ １０ －５ （４９）

２　 Ｒｅｓｕｌｔｓ ａｎｄ Ｄｉｓｃｕｓｓｉｏｎ

２．１　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎ
　 　 Ａｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｆｉｇ． ６， ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｔｈｅ
ｂｅａｒｉｎｇ ｗａｓ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｏｎ ａ ｂｅａｒｉｎｇ ｔｅｓｔ ｒｉｇ ｄｅｖｅｌｏｐｅｄ

ｉｎ ｏｕｒ ｌａｂｏｒａｔｏｒｙ． Ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｂａｓｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｒｅ
ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｔａｂｌｅ １．
　 　 Ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ ｗｅｒｅ ｃｏｎｄｕｃｔｅｄ ａｔ ２６ ℃ ｗｈｉｔｈ ａ
ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｎ ＝ ２００００ ｒ ／ ｍｉｎ． Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ
Ｔｒ ｉｓ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ ｃ ａｎｄ
ｌｏａｄｓ Ｗ ｄｕｒｉｎｇ ｓｔａｂｌｅ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ．

Ｆｉｇ．６　 Ｂｕｍｐ ａｉｒ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｔｅｓｔ ｒｉｇ

·８·



Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

　 　 Ｅｖｅｒｙ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｄａｔｕｍ ｒｅｐｒｅｓｅｎｔｓ ｔｈｅ ａｖｅｒａｇｅ
ｏｆ ｆｉｖｅ ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｓ． Ｔｈｅ ｃｏｍｐａｒａｔｉｖｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ
ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ ａｎｄ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｓ ａｒｅ ｓｈｏｗｎ ｉｎ
Ｆｉｇ．７． Ｉｔ ｃａｎ ｂｅ ｓｅｅｎ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ Ｔｒ

ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｇｒａｄｕａｌｌｙ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｃ， ｗｈｉｃｈ

ｖａｒｉｅｓ ｗｉｔｈｉｎ ｔｈｅ ｒａｎｇｅ ｏｆ １０５－２５５ μｍ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｌｏａｄ
Ｗ ＝ ５ Ｎ． Ｔｒ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ Ｗ， ｗｈｉｃｈ ｖａｒｉｅｓ ｗｉｔｈｉｎ ｔｈｅ
ｒａｎｇｅ ｏｆ ３． ５ － ５． ５ Ｎ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｃ ＝
２１０ μｍ． Ｃｏｎｓｉｓｔｅｎｔ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ａｎｄ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｒｅｓｕｌｔｓ
ｄｅｍｏｎｓｔｒａｔｅ ｔｈｅ ｒｅｌｉａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ．

Ｔａｂｌｅ １　 Ｂａｓｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ

Ｍｏｄｕｌｕｓ ｏｆ
ｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ Ｅ
（Ｎ ／ ｍ２）

Ａｍｂｉｅｎｔ
ａｔｍｏｓｐｈｅｒｉｃ

ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｐ０（Ｐａ）

Ｆｏｉｌ ｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎａｌ
ｄａｍｐｉｎｇ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
ζ ［３３－３４］

Ｐｏｉｓｓｏｎ􀆳ｓ
ｒａｔｉｏ ｕｂ

Ｔｏｐ ｆｏｉｌ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ
ｔｔ（ｍｍ）

Ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ
ｔｂ（ｍｍ）

Ｂｕｍｐ ａｒｃｈ
ｈａｌｆ⁃ｌｅｎｇｔｈ
ｌ （ｍｍ）

２．０６×１０１１ １０１３２５ ０．２ ０．３ ０．１ ０．０７ １．７

Ｂｕｍｐ ｄｉｓｔａｎｃｅ
ｏｆ ｂｕｍｐ

ｆｏｉｌ ｓ （ｍｍ）

Ｄｙｎａｍｉｃ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ
ｏｆ ａｉｒ ａｔ

２６ ℃ μ（ｍＰａ·ｓ）

Ｔｈｅ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ
ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ε

Ｂｅａｒｉｎｇ
ｗｉｄｔｈ Ｌ （ｍｍ）

Ｂｅａｒｉｎｇ ｉｎｎｅｒ
ｄｉａｍｅｔｅｒ
Ｒ （ｍｍ）

Ｂｕｍｐ ａｒｃｈ
ｒａｄｉｕｓ Ｒ０（ ｍｍ）

４．２ ０．０１９３２ ０．９ ２５ １４．５ ３．２

Ｆｉｇ．７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｌｏａｄ

２．２　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｓ ｏｆ Ｒａｄｉａｌ Ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｏｎ
Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ

　 　 Ａｆｔｅｒ ｖｅｒｉｆｙｉｎｇ ｔｈｅ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ
ｉｎ ｔｈｉｓ ｓｔｕｄｙ ｂｙ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ， ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ
ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｗａｓ ｎｕｍｅｒｉｃａｌｌｙ ｓｔｕｄｉｅｄ． Ｂａｓｅｄ ｏｎ

ｔｈｅ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ ａｂｏｖｅ， ｔｈｅ
ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ ｗｅｒｅ ｆｉｒｓｔ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｗｈｅｎ ｎ＝ ５００００ ｒ ／ ｍｉｎ，
ｃ＝ ３０ μｍ， ａｎｄ Ｗ＝ ５ Ｎ （ａｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｆｉｇ． ８） ．

Ｆｉｇ． ８　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｂｕｍｐ ａｉｒ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

　 　 Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｉｎ Ｆｉｇ． ９ ａｎｄ Ｆｉｇ． １０ ａｒｅ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ａｔ
ｔｈｅ ｍｉｄｄｌｅ ｐｌａｎｅ （ λ ＝ ０） ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｈｅｎ ｌｏａｄ
Ｗ＝ ５ Ｎ． Ｆｉｇ． ９ ｄｅｍｏｎｓｔｒａｔｅｓ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｅｆｆｅｃｔｓ
ｏｎ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｗｈｅｎ
ｎ＝ ５００００ ｒ ／ ｍｉｎ． Ｆｉｇ． １０ ｓｈｏｗｓ ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｏｆ ｔｈｅ
ｍａｘｉｍｕｍ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ Ｐｍａｘ ａｎｄ ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ ａｉｒ

ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ Ｈｍｉｎ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄｓ ｗｈｅｎ Ｗ＝ ５ Ｎ． Ｉｔ ｃａｎ ｂｅ
ｓｅｅｎ ｔｈａｔ Ｐｍａｘ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｂｕｔ
ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ， ｗｈｉｌｅ Ｈｍｉｎ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ
ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ
ｓｐｅｅｄ．

Ｆｉｇ．９　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

Ｆｉｇ．１０　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｍａｘｉｍｕｍ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｍｉｎｉｍｕｍ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｖｅｒｓｕｓ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ

　 　 Ｌｏｃａｌｉｚｅｄ ｃｏｎｔａｃｔ ｂｅｔｗｅｅｎ ｒｏｔｏｒ ａｎｄ ｂｅａｒｉｎｇ
ｉｎｎｅｒ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｏｃｃｕｒｓ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ ａｉｒ ｆｉｌｍ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｉｓ ｌｅｓｓ ｔｈａｎ ｔｈｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｔｗｏ
ｓｕｒｆａｃｅｓ， ｗｈｉｃｈ ｒｅｓｕｌｔ ｉｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｆａｉｌｕｒｅ． Ｔｈｅｒｅｆｏｒｅ，
ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｒｅｆｅｒｓ ｔｏ ｔｈｅ ｃａｐａｃｉｔｙ
ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｉｓ ２ μｍ［３５ ］ ．
Ｆｉｇ． １１ （ａ） ｓｈｏｗｓ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ Ｗｍａｘ

ｖｅｒｓｕｓ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ． Ｉｔ ｃａｎ ｂｅ ｓｅｅｎ ｔｈａｔ Ｗｍａｘ

ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｂｕｔ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ
ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ．

Ｆｉｇｓ． １１ （ｂ） －（ｄ） ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ
Ｔｒ， ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ Ｎ ａｎｄ ｓｉｄｅ ｌｅａｋａｇｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｏｆ

ｇａｓ Ｑｚ ｖｅｒｓｕｓ ｔｈｅ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄｓ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｌｏａｄ Ｗ ＝ ５ Ｎ． Ｉｔ ｃａｎ ｂｅ
ｋｎｏｗｎ ｔｈａｔ Ｔｒ ａｎｄ Ｎ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ
ａｎｄ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ． Ｑｚ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ
ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ． Ｔｈｅ ｒｅａｓｏｎ ｉｓ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ａｒｅａ
ｏｆ ｔｈｅ ｓｉｄｅ ｌｅａｋａｇｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ
ｃｌｅａｒａｎｃｅ．
２．３　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｓ ｏｆ Ｆｏｉｌｓ Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

ｏｎ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ
　 　 Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｓ ｏｆ ｆｏｉｌｓ􀆳 ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｎ
ｂｅａｒｉｎｇ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｗｅｒｅ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｄ ａｔ
ｎ＝ ５００００ ｒ ／ ｍｉｎ． Ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｃｏｎｔｒｏｌ ｖａｒｉａｂｌｅ ｍｅｔｈｏｄ，
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ａｌｌ ｏｔｈｅｒ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｒｅｍａｉｎｅｄ ｃｏｎｓｉｓｔｅｎｔ ｗｉｔｈ Ｔａｂｌｅ １
ｗｈｉｌｅ ｃｈａｎｇｉｎｇ ｏｎｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ａｔ ａ ｔｉｍｅ． Ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ
ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ Ｗｍａｘ ｉｓ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｗｈｅｎ Ｈｍｉｎ ＝ ２ μｍ．

Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ Ｔｒ， ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ Ｎ ａｎｄ ｓｉｄｅ
ｌｅａｋａｇｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｏｆ ｇａｓ Ｑｚ ａｒｅ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｆｏｒ ａ ｇｉｖｅｎ
ｌｏａｄ Ｗ＝ ５ Ｎ．

Ｆｉｇ．１１　 Ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｖｅｒｓｕｓ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ

　 　 Ｆｉｇ． １２ ｓｈｏｗｓ ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｗｍａｘ， Ｔｒ， Ｎ ａｎｄ
Ｑｚ ｗｉｔｈ ｔｏｐ ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｔｔ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ
ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ． Ｉｔ ｃａｎ ｂｅ ｓｅｅｎ ｔｈａｔ Ｗｍａｘ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｔｔ ．
Ｔｒ ａｎｄ Ｎ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｔｔ ． Ｈｏｗｅｖｅｒ， ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ

ｔｒｅｎｄ ｉｓ ｎｏ ｌｏｎｇｅｒ ｏｂｖｉｏｕｓ ｗｈｅｎ ｔｔ ｉｓ ｇｒｅａｔｅｒ ｔｈａｎ
０．１１×１０－３ ｍ． Ｑｚ ｐｒｅｓｅｎｔｓ ａ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｔｔ
ａｔ ｌａｒｇｅ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ．
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

Ｆｉｇ．１２　 Ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｖｅｒｓｕｓ ｔｏｐ ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

　 　 Ｆｉｇ． １３ ｓｈｏｗｓ ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｗｍａｘ， Ｔｒ， Ｎ ａｎｄ
Ｑｚ ｗｉｔｈ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｔｂ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ
ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ． Ｉｔ ｃａｎ ｂｅ ｋｎｏｗｎ ｔｈａｔ Ｗｍａｘ， Ｔｒ， Ｎ ｉｎｃｒｅａｓｅ

ｗｉｔｈ ｔｂ ａｎｄ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｒｅｎｄ ｉｓ ｍｏｒｅ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ
ｗｉｔｈ ｓｍａｌｌｅｒ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ． Ｑｚ ｐｒｅｓｅｎｔｓ ａ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ
ｉｎｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｔｂ ａｔ ｌａｒｇｅｒ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ．

Ｆｉｇ．１３　 Ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｖｅｒｓｕｓ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

　 　 Ｆｉｇ．１４ ｓｈｏｗｓ ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｗｍａｘ， Ｔｒ， Ｎ ａｎｄ
Ｑｚ ｗｉｔｈ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｈａｌｆ⁃ｌｅｎｇｔｈ ｌ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ
ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ． Ｉｔ ｃａｎ ｂｅ ｋｎｏｗｎ ｔｈａｔ Ｗｍａｘ， Ｔｒ， Ｎ ｄｅｃｒｅａｓｅ
ｗｉｔｈ ｌ ａｎｄ ｔｈｅ ｄｅｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｒｅｎｄ ｉｓ ｍｏｒｅ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ
ｗｉｔｈ ｓｍａｌｌｅｒ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ． Ｑｚ ｐｒｅｓｅｎｔｓ ａ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ

ｄｅｃｒｅａｓｅ ｔｒｅｎｄ ａｓ ｌ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ａｔ ｌａｒｇｅｒ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ．
Ｆｉｇ．１５ ｓｈｏｗｓ ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｗｍａｘ， Ｔｒ， Ｎ ａｎｄ Ｑｚ

ｗｉｔｈ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｒａｄｉｕｓ Ｒ０ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ
ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ． Ｉｔ ｃａｎ ｂｅ ｓｅｅｎ ｔｈａｔ Ｗｍａｘ， Ｔｒ， Ｎ ａｎｄ Ｑｚ ｄｏ
ｎｏｔ ｃｈａｎｇｅ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔｌｙ ｗｉｔｈ Ｒ０ ．

Ｆｉｇ．１４　 Ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｖｅｒｓｕｓ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｈａｌｆ⁃ｌｅｎｇｔｈ
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

Ｆｉｇ．１５　 Ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｖｅｒｓｕｓ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｒａｄｉｕｓ

２．４　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｓ ｏｆ Ｒａｄｉａｌ Ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｏｎ
Ｄｙｎａｍｉｃ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ

　 　 Ｕｔｉｌｉｚｉｎｇ ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｏｆ
ｂｅａｒｉｎｇｓ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ ｉｎ ｔｈｉｓ ｓｔｕｄｙ ａｎｄ ｔｈｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
ｉｎ Ｔａｂｌｅ １， ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｗｉｔｈ
ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｃ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄｓ
ｗｅｒｅ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｗｈｉｒｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｒａｔｉｏ ｖ ＝ １
ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ａｎｄ ｔｈｅ ｌｏａｄ Ｗ＝ ５ Ｎ．
　 　 Ｆｉｇ． １６ ｓｈｏｗｓ ｔｈａｔ Ｋｘｘ ａｎｄ Ｋｙｙ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ
ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｂｕｔ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ．
Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔ ｅｃｈｏｅｓ ｔｈｅ ｓｉｔｕａｔｉｏｎ ｗｈｅｒｅ Ｗｍａｘ ｖａｒｉｅｓ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ， ｉ． ｅ． ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ
ｂｅｃｏｍｅｓ ｌａｒｇｅ， Ｗｍａｘ ａｐｐｒｏａｃｈｅｓ ｚｅｒｏ， ｓｏ ｔｈｅ ｍａｉｎ
ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ａｌｓｏ ａｐｐｒｏａｃｈ ｚｅｒｏ．
　 　 Ｔｈｅ ｃｒｏｓｓ⁃ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ Ｋｘｙ ｐｅａｋｓ ｂｅｆｏｒｅ
ｄｅｃｌｉｎｉｎｇ ｔｏｗａｒｄ ｚｅｒｏ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ， ｗｈｉｌｅ
ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ． Ｋｙｘ ｉｎｉｔｉａｌｌｙ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ
ａｎｄ ｔｈｅｎ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ， ａｎｄ ｉｎｉｔｉａｌｌｙ

ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｔｏｗａｒｄ ｚｅｒｏ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ
ｃｌｅａｒａｎｃｅ． Ｆｉｇ．１７ ｒｅｖｅａｌｓ ｄｅｃｒｅａｓｉｎｇ Ｃｘｘ ａｎｄ Ｃｙｙ ｗｉｔｈ
ｌａｒｇｅｒ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｈｉｇｈｅｒ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ． Ｃｘｙ

ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｇｒａｄｕａｌｌｙ
ａｐｐｒｏａｃｈｅｓ ｚｅｒｏ． Ｃｙｘ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ
ｔｏｗａｒ ｄ ｚｅｒｏ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ．
２．５　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｓ ｏｆ Ｆｏｉｌｓ􀆳 Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

ｏｎ Ｄｙｎａｍｉｃ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ
　 　 Ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｆｏｉｌｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ ｗｅｒｅ
ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｗｈｅｎ Ｗ＝ ５ Ｎ．
　 　 Ｆｉｇ．１８ ｄｅｍｏｎｓｔｒａｔｅｓ ｔｈａｔ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｔｏｐ ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｔｔ ． Ｋｘｘ ａｎｄ Ｋｙｙ

ｉｎｃｒｅａｓｅ ａｓ ｔｔ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ， ａｎｄ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｒｅｎｄ
ｂｅｃｏｍｅｓ ｍｏｒｅ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｗｉｔｈ ｓｍａｌｌｅｒ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ．
Ｋｘｙ ｉｎｉｔｉａｌｌｙ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ａｓ ｔｔ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ．
Ｋｙｘ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｔｔ ．
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

Ｆｉｇ．１６　 Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ

Ｆｉｇ．１７　 Ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ

　 　 Ｆｉｇ．１９ ｄｅｍｏｎｓｔｒａｔｅｓ ｔｈａｔ ｄｙｎａｍｉｃ ｄａｍｐｉｎｇ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｔｔ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ．
Ｃｘｘ ａｎｄ Ｃｙｙ ｉｎｃｒｅａｓｅ ａｓ ｔｔ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ． Ｈｏｗｅｖｅｒ， Ｃｘｙ ａｎｄ

Ｃｙｘ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｔｔ ．
　 　 Ｆｉｇ．２０ ｓｈｏｗｓ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｔｂ ． Ｋｘｘ ａｎｄ Ｋｙｙ
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

ａｎｄ Ｋｘｙ ｉｎｃｒｅａｓｅ ａｓ ｔｂ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ，ａｎｄ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｉｓ
ｍｏｒｅ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｗｉｔｈ ｓｍａｌｌｅｒ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ． Ｋｙｘ

ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｔｂ ．
　 　 Ｆｉｇ．２１ ｄｅｍｏｎｓｔｒａｔｅｓ ｔｈａｔ ｄｙｎａｍｉｃ ｄａｍｐｉｎｇ

ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｔｂ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ．
Ｉｔ ｃａｎ ｂｅ ｓｅｅｎ ｔｈａｔ Ｃｘｘ， Ｃｙｙ， Ｃｘｙ ａｎｄ Ｃｙｘ ｉｎｃｒｅａｓｅ ａｓ ｔｂ
ｉｎｃｒｅａｓｅｓ．

Ｆｉｇ．１８　 Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｔｏｐ ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

Ｆｉｇ．１９　 Ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｔｏｐ ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

Ｆｉｇ．２０　 Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

　 　 Ｆｉｇ．２２ ｄｅｍｏｎｓｔｒａｔｅｓ ｈｏｗ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｃｈａｎｇｅ ｗｉｔｈ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｈａｌｆ⁃ｌｅｎｇｔｈ ｌ

ａｃｒｏｓｓ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ． Ｋｘｘ ａｎｄ Ｋｙｙ ｉｎｃｒｅａｓｅ
ａｓ ｌ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ， ａｎｄ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｒｅｎｄ ｂｅｃｏｍｅｓ ｍｏｒｅ
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ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｗｉｔｈ ｓｍａｌｌｅｒ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ． Ｋｘｙ

ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｌ， ｂｕｔ Ｋｙｘ ｖａｒｉｅｓ ｉｎｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔｌｙ．
　 　 Ｆｉｇ． ２３ ｄｅｍｏｎｓｔｒａｔｅｓ ｔｈａｔ ｄｙｎａｍｉｃ ｄａｍｐｉｎｇ

ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｌ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ．
Ｉｔ ｃａｎ ｂｅ ｓｅｅｎ ｔｈａｔ Ｃｘｘ， Ｃｙｙ， Ｃｘｙ ａｎｄ Ｃｙｘ ｄｅｃｒｅａｓｅ ａｓ ｌ
ｉｎｃｒｅａｓｅｓ．

Ｆｉｇ．２１　 Ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ
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Ｆｉｇ．２２　 Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｈａｌｆ⁃ｌｅｎｇｔｈ

Ｆｉｇ． ２３　 Ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｈａｌｆ⁃ｌｅｎｇｔｈ

·９１·



Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

　 　 Ｆｉｇ．２４ ａｎｄ Ｆｉｇ．２５ ｐｒｅｓｅｎｔ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ
ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｒａｄｉｕｓ Ｒ０ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ． Ａｌｌ ｅｉｇｈｔ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｃｈａｎｇｅ ｓｌｉｇｈｔｌｙ ｗｉｔｈ Ｒ０ ．

Ｆｉｇ．２４　 Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｒａｄｉｕｓ
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

Ｆｉｇ．２５　 Ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｖｅｒｓｕｓ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｒａｄｉｕｓ

３　 Ｃｏｎｃｌｕｓｉｏｎｓ

　 　 １） Ａ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｓｉｍｐｌｉｆｙｉｎｇ ｔｈｅ ｆｏｉｌ
ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ａｓ ａ ｔｗｏ⁃ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｔｈｉｎ
ｐｌａｔｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｗｉｔｈ ａｎ ｅｌａｓｔｉｃ ｓｕｐｐｏｒｔ ｉｓ
ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ ｂｙ ｕｓｅ ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｅｏｒｙ ｏｆ ｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ． Ｔｈｅ
ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｃｏｍｐｒｅｈｅｎｓｉｖｅｌｙ ｃｏｎｓｉｄｅｒｓ ｔｈｅ
ｆｒｉｃｔｉｏｎｓ ａｎｄ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒａｃｔｉｖｅ ｆｏｒｃｅｓ ｏｆ ｂｕｍｐｓ． Ａ ｆｌｕｉｄ⁃
ｓｏｌｉｄ ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｍｏｄｅｌ ｆｏｒ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｉｓ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ
ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｌｅ ｇａｓ Ｒｅｙｎｏｌｄｓ ｅｑｕａｔｉｏｎ． Ｔｈｅ
ｐｅｒｔｕｒｂａｔｉｏｎ ｍｅｔｈｏｄ ｉｓ ａｐｐｌｉｅｄ ｔｏ ｄｅｖｅｌｏｐ ａ ｄｙｎａｍｉｃ
ｍｏｄｅｌ． Ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｍｅｔｈｏｄ ａｎｄ
ＭＡＴＬＡＢ ｐｒｏｇｒａｍｍｉｎｇ， ａ ｐｒｅｃｉｓｅ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｍｅｔｈｏｄ
ｆｏｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｉｓ
ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ． Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｓ
ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｌｙ ｖａｌｉｄａｔｅｄ ｔｈｅ ｒｅｌｉａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ
ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ．

２） Ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｙｉｎｇ
ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄｓ ａｒｅ
ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｄ． Ｐｍａｘ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ａｎｄ Ｈｍｉｎ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ
ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ． Ｐｍａｘ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ａｎｄ Ｈｍｉｎ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ
ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ． Ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ
ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ
ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ． Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ
ｌｏｓｓ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ
ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ． Ｔｈｅ ｓｉｄｅ ｌｅａｋａｇｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｏｆ ｇａｓ
ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ．

３） Ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｙｉｎｇ
ｆｏｉｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｒｅ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｄ． Ｔｈｅ
ｍａｘｉｍｕｍ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ， ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ， ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｐｏｗｅｒ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｔｏｐ ａｎｄ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｂｕｔ
ｄｅｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｈａｌｆ⁃ｌｅｎｇｔｈ． Ｂｅｓｉｄｅｓ， ｔｈｅ
ｍａｘｉｍｕｍ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ， ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ， ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ ａｎｄ ｓｉｄｅ ｌｅａｋａｇｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｏｆ ｇａｓ ａｒｅ
ａｌｍｏｓｔ ｕｎａｆｆｅｃｔｅｄ ｂｙ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｒａｄｉｕｓ．

４） Ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｙｉｎｇ
ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄｓ ａｒｅ
ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｄ． Ｔｈｅ ｍａｉｎ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｄｅｃｒｅａｓｅ
ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ
ｓｐｅｅｄ， ｗｈｉｃｈ ｅｃｈｏｅｓ ｔｈｅ ｓｉｔｕａｔｉｏｎ ｗｈｅｒｅ ｔｈｅ
ｍａｘｉｍｕｍ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｖａｒｉｅｓ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ．
Ｔｈｅ ｍａｉｎ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ
ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ．

５） Ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｙｉｎｇ ｆｏｉｌ
ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｒｅ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｄ． Ｔｈｅ ｍａｉｎ
ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｔｏｐ ａｎｄ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｈａｌｆ⁃ｌｅｎｇｔｈ． Ｔｈｅ ｍａｉｎ
ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｔｏｐ ａｎｄ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ， ｂｕｔ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｈａｌｆ⁃ｌｅｎｇｔｈ． Ｉｔ
ｉｓ ｎｏｔｅｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｓ ｂｅｃｏｍｅ ｍｏｒｅ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ
ｗｉｔｈ ｓｍａｌｌｅｒ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ． Ｉｎ ａｄｄｉｔｉｏｎ， ｔｈｅ ｅｉｇｈｔ
ｄｙｎａｍｉｃ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ａｒｅ ａｌｍｏｓｔ ｕｎａｆｆｅｃｔｅｄ ｂｙ ｔｈｅ
ｂｕｍｐ ａｒｃｈ ｒａｄｉｕｓ． Ｔｈｅ ａｂｏｖｅ ｒｅｓｅａｒｃｈ ｒｅｓｕｌｔｓ ｗｉｌｌ
ｐｒｏｖｉｄｅ ｇｕｉｄａｎｃｅ ｆｏｒ ｔｈｅ ｄｅｓｉｇｎ ａｎｄ ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇ ｏｆ
ａｉｒ ｆｏｉｌ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ．
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Ｎｏｍｅｎｃｌａｔｕｒｅ
Λ Ｂｅａｒｉｎｇ ｎｕｍｂｅｒ

ｃ Ｂｅａｒｉｎｇ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ

ｅ Ｂｅａｒｉｎｇ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ

ε Ｂｅａｒｉｎｇ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｒａｔｉｏ

Ｈ０，Ｐ０ Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｕｒｉｎｇ ｓｔａｔｉｃ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ

Ｉｔ Ｓｅｃｔｉｏｎａｌ ｍｏｍｅｎｔ ｏｆ ｉｎｅｒｔｉａ

λ Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｂｅａｒｉｎｇ ａｘｉａｌ ｗｉｄｔｈ

ρ Ｇａｓ ｄｅｎｓｉｔｙ

θ Ｂｅａｒｉｎｇ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ

Ｒ Ｓｈａｆｔ ｒａｄｉｕｓ

Ｒ Ｇａｓ ｃｏｎｓｔａｎｔ

Ｔ Ｔｈｅｒｍｏｄｙｎａｍｉｃ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

τｅ Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｔｉｍｅ

Ｕ Ｓｈａｆｔ ｌｉｎｅａｒ ｖｅｌｏｃｉｔｙ

ｖ Ｗｈｉｒｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｒａｔｉｏ

Δｘ Δｘ ／ ｃ ，ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｐｅｒｔｕｒｂａｔｉｏｎ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ

Δｘ＇ Δｘ＇ ／ ｃ ，ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｐｅｒｔｕｒｂａｔｉｏｎ ｖｅｌｏｃｉｔｙ

Δｙ Δｙ ／ ｃ ，ｖｅｒｔｉｃａｌ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｐｅｒｔｕｒｂａｔｉｏｎ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ

Δｙ＇ Δｙ＇ ／ ｃ ，ｖｅｒｔｉｃａｌ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｐｅｒｔｕｒｂａｔｉｏｎ ｖｅｌｏｃｉｔｙ

Ｒｅｆｅｒｅｎｃｅｓ

［１］Ｇｕｏ Ｚ， Ｆｅｎｇ Ｋ， Ｌｉｕ Ｔ， ｅｔ ａｌ． Ｎｏｎｌｉｎｅａｒ ｄｙｎａｍｉｃ ａｎａｌｙｓｉｓ
ｏｆ ｒｉｇｉｄ ｒｏｔｏｒ ｓｕｐｐｏｒｔｅｄ ｂｙ ｇａｓ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ： Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｇａｓ
ｆｉｌｍ ａｎｄ ｆｏｉｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｎ ｓｕｂｓｙｎｃｈｒｏｎｏｕｓ ｖｉｂｒａｔｉｏｎｓ．
Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｙｓｔｅｍｓ ａｎｄ Ｓｉｇｎａｌ Ｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ，２０１８，１０７：５４９－
５６６． ＤＯＩ： １０．１０１６ ／ ｊ．ｙｍｓｓｐ．２０１８．０２．００５．

［２］ＤｅｌｌａＣｏｒｔｅ Ｃ． Ｏｉｌ⁃ｆｒｅｅ ｓｈａｆｔ ｓｕｐｐｏｒｔ ｓｙｓｔｅｍ ｒｏｔｏｒｄｙｎａｍｉｃｓ：
Ｐａｓｔ， ｐｒｅｓｅｎｔ ａｎｄ ｆｕｔｕｒｅ ｃｈａｌｌｅｎｇｅｓ ａｎｄ ｏｐｐｏｒｔｕｎｉｔｉｅｓ．
Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｙｓｔｅｍｓ ａｎｄ Ｓｉｇｎａｌ Ｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ， ２０１２， ２９： ６７－
７６． ＤＯＩ： １０．１０１６ ／ Ｊ．ＹＭＳＳＰ．２０１１．０７．０２４．

［３］Ｂｒａｎａｇａｎ Ｍ， Ｇｒｉｆｆｉｎ Ｄ， Ｇｏｙｎｅ Ｃ， ｅｔ ａｌ． Ｃｏｍｐｌｉａｎｔ ｇａｓ
ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ ａｎｄ ａｎａｌｙｓｉｓ ｔｏｏｌｓ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ ｆｏｒ
Ｇａｓ Ｔｕｒｂｉｎｅｓ ａｎｄ Ｐｏｗｅｒ， ２０１６， １３８（５）： ０５４００１． ＤＯＩ：１０．
１１１５ ／ １．４０３１６２８．

［４］Ｗａｌｏｗｉｔ Ｊ Ａ， Ａｎｎｏ Ｊ Ｎ， Ｈａｍｒｏｃｋ Ｂ Ｊ． Ｍｏｄｅｒｎ
Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔｓ ｉｎ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｍｅｃｈａｎｉｃｓ． Ｌｏｎｄｏｎ：Ａｐｐｌｉｅｄ
Ｓｃｉｅｎｃｅ Ｐｕｂｌｉｓｈｅｒｓ Ｌｔｄ，１９７５：２１４－２２１．

［５］Ｈｅｓｈｍａｔ Ｈ， Ｓｈａｐｉｒｏ Ｗ， Ｇｒａｙ Ｓ． Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ ｏｆ ｆｏｉｌ
ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｆｏｒ ｈｉｇｈ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ ｗｈｉｒｌ
ｓｔａｂｉｌｉｔｙ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，１９８２，１０４（２）：
１４９－１５６． ＤＯＩ：１０．１１１５ ／ １．３２５３１７３．

［６］Ｈｅｓｈｍａｔ Ｈ． Ｏｐｅｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｂｅｙｏｎｄ ｔｈｅ ｂｅｎｄｉｎｇ
ｃｒｉｔｉｃａｌ ｍｏｄｅ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ， ２０００， １２２（１）： １９２－
１９８． ＤＯＩ： １０．１１１５ ／ １．５５５３４２．

［７］Ｒａｄｉｌ Ｋ， Ｈｏｗａｒｄ Ｓ， Ｄｙｋａｓ Ｂ． Ｔｈｅ ｒｏｌｅ ｏｆ ｒａｄｉａｌ ｃｌｅａｒａｎｃｅ
ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｆｏｉｌ ａｉｒ ｂｅａｒｉｎｇｓ． Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ
Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ， ２００２， ４５ （ ４）： ４８５ － ４９０． ＤＯＩ： １０． １０８０ ／
１０４０２０００２０８９８２５７８．

［８］Ｌｅｅ Ｄ Ｈ， Ｋｉｍ Ｙ Ｃ， Ｋｉｍ Ｋ Ｗ． Ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ
ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｆｏｉｌ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｔｈｒｅｅ⁃
ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｓｈａｐｅ ｏｆ ｔｈｅ ｆｏｉｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ， ２００８， １３０ （ ３）： ０３１１０２． ＤＯＩ： １０． １１１５ ／ １．
２９１３５３８．

［９］ＤｅｌｌａＣｏｒｔｅ Ｃ， Ｒａｄｉｌ Ｋ Ｃ， Ｂｒｕｃｋｎｅｒ Ｒ Ｊ， ｅｔ ａｌ． Ｄｅｓｉｇｎ，
ｆａｂｒｉｃａｔｉｏｎ， ａｎｄ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｏｐｅｎ ｓｏｕｒｃｅ ｇｅｎｅｒａｔｉｏｎ Ｉ
ａｎｄ ＩＩ ｃｏｍｐｌｉａｎｔ ｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｇａｓ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ． Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ
Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ， ２００８， ５１ （ ３）： ２５４ － ２６４． ＤＯＩ： １０． １０８０ ／
１０４０２０００７０１７７２５７９．

［１０］Ｓｃｈｉｆｆｍａｎｎ Ｊ， Ｓｐａｋｏｖｓｚｋｙ Ｚ Ｓ． Ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｄｅｓｉｇｎ
ｇｕｉｄｅｌｉｎｅｓ ｆｏｒ ｉｍｐｒｏｖｅｄ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ，
２０１３， １３５（１）： ０１１１０３． ＤＯＩ： １０．１１１５ ／ １．４００７７５９．

［１１］Ｘｕ Ｈ， Ｙａｎｇ Ｊ， Ｇａｏ Ｌ， ｅｔ ａｌ． Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｓ ｏｆ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ
ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｂｕｍｐ－ｔｙｐｅ ｇａｓ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ． Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ
ｏｆ ｔｈｅ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｓ， Ｐａｒｔ Ｊ： Ｊｏｕｒｎａｌ
ｏｆ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ， ２０２０， ２３４（１０）： １６４２－ １６５７．
ＤＯＩ： １０．１１７７ ／ １３５０６５０１２０９１２６０９．

［１２］Ｌｕａｎ Ｗ，Ｌｉｕ Ｙ， Ｗａｎｇ Ｙ， ｅｔ ａｌ． Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｈｅｒｒｉｎｇｂｏｎｅ
ｇｒｏｏｖｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ
ｇａｓ ｆｏｉｌ ｈｅｒｒｉｎｇｂｏｎｅ ｇｒｏｏｖｅ ｔｈｒｕｓｔ ｂｅａｒｉｎｇｓ． Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ
Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ， ２０２３，１７７：１０７９７９． ＤＯＩ： １０．１０１６ ／ ｊ．ｔｒｉｂｏｉｎｔ．
２０２２．１０７９７９．

［１３］Ｍａｈｎｅｒ Ｍ， Ｌｉ Ｐ， Ｌｅｈｎ Ａ， ｅｔ ａｌ． Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ａｎｄ
ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎｓ ｏｎ ｐｒｅｌｏａｄ ｅｆｆｅｃｔｓ ｉｎ ａｉｒ ｆｏｉｌ
ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ ｆｏｒ Ｇａｓ Ｔｕｒｂｉｎｅｓ
ａｎｄ Ｐｏｗｅｒ， ２０１８， １４０ （ ３）： ０３２５０５． ＤＯＩ： １０． １１１５ ／ １．
４０３７９６５．

［１４］Ｍａｈｎｅｒ Ｍ， Ｂａｕｅｒ Ｍ， Ｌｅｈｎ Ａ， ｅｔ ａｌ． Ａｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ

·２２·



Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ａｎ ａｓｓｅｍｂｌｙ ｐｒｅｌｏａｄ ｏｎ
ｔｈｅ ｈｙｓｔｅｒｅｓｉｓ， ｔｈｅ ｄｒａｇ ｔｏｒｑｕｅ， ｔｈｅ ｌｉｆｔ⁃ｏｆｆ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｔｈｅ
ｔｈｅｒｍａｌ ｂｅｈａｖｉｏｒ ｏｆ ｔｈｒｅｅ⁃ｐａｄ ａｉｒ ｆｏｉｌ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ．
Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ， ２０１９，１３７： １１３ － １２６． ＤＯＩ： １０．
１０１６ ／ Ｊ．ＴＲＩＢＯＩＮＴ．２０１９．０２．０２６．

［１５］Ｍａｈｎｅｒ Ｍ， Ｂａｕｅｒ Ｍ， Ｓｃｈｗｅｉｚｅｒ Ｂ． Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ａｎａｌｙｚｅｓ
ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎｓ ｏｎ ｔｈｅ ｆｕｌｌｙ⁃ｃｏｕｐｌｅｄ
ｔｈｅｒｍｏ⁃ｅｌａｓｔｏ⁃ｇａｓｄｙｎａｍｉｃ ｂｅｈａｖｉｏｒ ｏｆ ａｉｒ ｆｏｉｌ ｊｏｕｒｎａｌ
ｂｅａｒｉｎｇｓ． Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｙｓｔｅｍｓ ａｎｄ Ｓｉｇｎａｌ Ｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ，
２０２１， １４９： １０７２２１． ＤＯＩ： １０． １０１６ ／ Ｊ． ＹＭＳＳＰ． ２０２０．
１０７２２１．

［１６］Ｋｉｍ Ｄ． Ｐａｒａｍｅｔｒｉｃ ｓｔｕｄｉｅｓ ｏｎ ｓｔａｔｉｃ ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ａｉｒ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｏｐ ｆｏｉｌ
ｇｅｏｍｅｔｒｉｅｓ ａｎｄ ｂｕｍｐ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ，２００７， １２９ （ ２）： ３５４ － ３６４． ＤＯＩ： １０． １１１５ ／ １．
２５４００６５．

［１７］Ｓｈｉ Ｔ， Ｈｕａｎｇ Ｈ， Ｐｅｎｇ Ｘ， ｅｔ ａｌ． Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｔｕｄｙ ｏｎ
ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｏｆ ｇａｓ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ
ｆｏｒ ｔｈｅ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ａｉｒ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｕｓｅｄ ｉｎ ｆｕｅｌ ｃｅｌｌ ｖｅｈｉｃｌｅｓ．
Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｅｎｅｒｇｙ Ｒｅｓｅａｒｃｈ， ２０２２， ４６（４）：
４４１７－４４３３． ＤＯＩ： １０．１００２ ／ ｅｒ．７４３９．

［１８］Ｓｈｉ Ｔ， Ｃｈｅｎ Ｚ， Ｚｈａｎｇ Ｊ， ｅｔ ａｌ． Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ
ａｎｄ ｍｕｌｔｉ⁃ｏｂｊｅｃｔｉｖｅ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ ｇａｓ ｆｏｉｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｉｎ
ｈｙｄｒｏｇｅｎ ｆｕｅｌ ｃｅｌｌ ｖｅｈｉｃｌｅｓ． Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｅｎｅｒｇｙ
Ｒｅｓｅａｒｃｈ，２０２２，４６（１３）：１８８４９－１８８６５． ＤＯＩ： １０．１００２ ／ ｅｒ．
８５０７．

［１９］Ｓｈｉ Ｔ， Ｈｕａｎｇ Ｈ， Ｃｈｅｎ Ｑ， ｅｔ ａｌ． Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ
ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ ａｎｄ ｆｅａｓｉｂｉｌｉｔｙ ｓｔｕｄｙ ｏｆ ｎｏｖｅｌ ｇａｓ ｆｏｉｌ ｔｈｒｕｓｔ
ｂｅａｒｉｎｇ ｆｏｒ ｈｙｄｒｏｇｅｎ ｆｕｅｌ ｃｅｌｌ ｖｅｈｉｃｌｅｓ． Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ
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