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摘要: 以具有三销轴万向节的驱动轴系统为对象，进行轴向派生力测试，并分析驱动轴系统转速、工作角度、负载转

矩和摩擦系数对轴向派生力的影响。基于赫兹接触理论与基于速度的摩擦模型，建立驱动轴系统轴向派生力计算

的多体动力学模型。为了提高模型的计算精度，把球环和滚道之间的接触形状视为任意的，且把接触参数和摩擦系

数视为随着工况变化而变化的变量。基于有限元分析，提出了一种计算在不同负载扭矩下球环和滚道之间接触刚

度和力指数的方法。利用建立的轴向派生力计算模型和试验数据，进一步识别了多种工况下的摩擦系数和接触参

数。基于识别的摩擦系数和接触参数，计算了一驱动轴系统的轴向派生力，和试验结果的对比分析表明，模型的计

算精度较高。
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引 言

驱动轴系统是轿车传动系统中的一个重要组成

部分，主要用于传递从变速器到车轮的负载转矩，同

时可保证输入端和输出端在一定夹角下的等速性。

通常情况下，驱动轴系统主要由 3个部分组成：（1）
固定式等速万向节（常采用球笼式等速万向节）：其

与车轮端相连；（2）可轴向滑移式等速万向节：其与

变速器端相连；（3）驱动轴：位于固定式等速万向节

和可轴向滑移式等速万向节之间。

三销轴式等速万向节（三销轴万向节）是一种常

见的可轴向滑移式等速万向节。由于三销轴万向节

内部的摩擦特性和运动特性，三销轴万向节在工作

过程中会产生一个周期性的轴向力，称为轴向派生

力，此轴向力具有 3阶特性［1⁃6］。在汽车行驶中，轴向

派生力会引起汽车的抖动［5⁃7］，甚至会造成异响。具

有三销轴万向节的驱动轴系统中，轴向派生力的影

响因素很多，如何建立一个能准确表征驱动轴系统

轴向派生力的模型，是驱动轴系统动态特性研究的

热点和难点。

目前，对具有三销轴万向节的驱动轴系统轴向

派生力的研究，主要集中于轴向派生力的测试和建

模分析。

由于三销轴万向节的轴向派生力主要与其内部

的摩擦有关，Lee等［1⁃2］开发了专用的摩擦特性测试

的试验台，用于测量三销轴万向节在各种工况下的

摩擦特性和滑移阻尼，并对摩擦特性进行了建模分

析。Lee等［3］建立了驱动轴系统轴向派生力的测试

台，研究了负载转矩、工作角度和润滑脂对轴向派生

力和汽车加速抖动问题的影响。为了研究由于驱动

轴系统引起的汽车怠速抖动问题，Sa等［4］建立起了

驱动轴系统滑移阻力和轴向派生力的测试台，用于

测量不同类型三销轴万向节的滑移阻力和轴向派

生力。

在具有三销轴万向节的驱动轴系统轴向派生力

的建模过程中，三销轴万向节内部的运动特性分析、

摩擦力分析和接触力分析是三个重要部分。基于这

三个部分，很多研究人员建立了具有三销轴万向节

驱动轴系统的轴向派生力计算模型。其中，比较典

型的工作有：

Serveto等［5］建立了两种具有三销轴万向节驱

动轴系统的轴向派生力计算模型，用于计算驱动轴

系统的轴向派生力，并且利用库仑摩擦来计算两种

模型中的摩擦力，采用冲击函数（以接触刚度、力指

数和穿透位移等表征法向接触力的函数）来计算模

型中的接触力，但该文没有给出接触刚度和力指数

的具体计算方法。Jo等［6］通过三销轴万向节的运动

学分析，得到了三销轴万向节内部各接触点的法向
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力计算公式，采用了两种摩擦模型（纯滑动摩擦模型

和同时考虑滑动和滚动的摩擦模型）来计算摩擦力，

基于法向力计算公式和摩擦模型，建立了三销轴万

向节轴向派生计算模型。

Lim等［8］建立了驱动轴系统动态性能分析的

多体动力学模型，用于分析驱动轴系统的轴向派

生力与滑移阻力和三销轴万向节各部件受到的动

态力。与文献［5］相似，文中采用了库仑摩擦和冲

击函数来分别计算多体动力学模型中的摩擦力和

接触力，但文中没有给出接触刚度和力指数的具

体计算方法；文中模型的计算精度很低，最大相对

误差达到 50%。Cai等［9］建立了驱动轴系统轴向

派生力计算的多体动力学模型。与文献［5，8］不

同的是，文中采用 Lee等［2］提出的半经验动态摩擦

模型来计算摩擦力，采用接触对的接触刚度、穿透

位移和阻尼比等来表征法向接触力。基于三销轴

万向节的运动学分析，Mariot等［10］建立了驱动轴

系统的运动静力模型（摩擦模型分别采用：黏性摩

擦模型和库仑摩擦模型），对比分别采用两种摩擦

模型后轴向派生力计算模型的计算结果可得：利

用包含库仑摩擦的轴向派生力计算模型，可计算

得到 3阶轴向派生力。

具有三销轴万向节的驱动轴系统轴向派生力

在中国研究较少。主要研究工作有：郑娇娇等［11］基

于赫兹接触理论和库仑摩擦模型，建立了具有三销

轴万向节驱动轴系统的动力学模型，分析了球环所

受的法向力、圆周力及其随转角和摆角的变化规

律，以及由摩擦力所产生的轴向窜动力、径向力和

偏转扭矩。文中的摩擦系数和接触参数参照材料

碰撞参数表取得，且文中缺少实验验证。常德功教

授的团队对滑移型三叉式联轴器进行了研究，发表

了一系列的研究成果［12⁃15］。他们建立了滑移型三

叉式联轴器的运动学和动力学分析的模型和方法，

开展了相关的试验研究工作。在动力学的建模分

析时，没有考虑滑移型三叉式联轴器内部各个部件

之间的摩擦。

综上所述，在目前驱动轴系统轴向派生力的研

究中，主要集中于轴向派生力的测试以及建模研究。

在建模计算轴向派生力的过程中，需要获取接触对

的摩擦和接触相关参数，如摩擦系数、接触刚度和力

指数。在目前的研究中，主要通过拟合试验数据来

获取接触对的摩擦系数和接触刚度，针对接触对的

力指数的研究较少。并且，在计算轴向派生力时，如

果把摩擦系数和接触参数视为常数，模型的计算误

差会比较大［8］。在实际工程中，随着驱动轴系统工

况的变化，三销轴式万向节内部接触对的摩擦系数

和接触参数是变化的。因此，为了提高轴向派生力

计算模型的精度，需要把三销轴式万向节内部接触

对的摩擦系数和接触参数视为变量，并且识别这些

变量随着工况变化的规律。

本文以驱动轴系统为研究对象，给出了驱动轴

系统轴向派生力测试的方法，测试了一具有三销轴

万向节驱动轴系统的轴向派生力与驱动轴系统的转

速、负载扭矩、工作角度和润滑脂的关系。建立具有

三销轴万向节驱动轴系统轴向派生力计算的多体动

力学分析模型，提出了一种分析和计算不同负载扭

矩下球环和滚道之间接触刚度和力指数的方法。并

进一步识别了摩擦系数和接触参数随着工况变化的

规律。基于识别的不同工况下的摩擦系数和接触参

数，计算了一驱动轴系统在不同工况下的轴向派生

力，并进行了试验验证。

1 驱动轴系统轴向派生力的测试

1. 1 轴向派生力的测试方法

驱动轴系统轴向派生力测试的原理和装置图分

别见图 1（a）和（b）所示。测试时，液压作动器施加

负载转矩，转速控制电机施加转速。在三销轴万向

节与液压作动器的连接端，沿着周向均匀安装 4个
力传感器，传感器的安装示意图见图 1（c）。当驱动

轴系统在一定负载转矩和转速下旋转时，4个力传

感器同时测试沿着三销轴万向节轴向的力信号。数

据采集系统采集力信号，并把 4个力信号的平均值

作为测试得到的轴向派生力。

测试分析了不同工作角度、不同润滑脂、不同负

载转矩和不同驱动轴系统转速下具有三销节万向节

的驱动轴系统的轴向派生力。测试条件如表 1
所示。

表 1 不同因素对驱动轴系统轴向派生力大小的影响的测试方案

Tab. 1 Conditions for measuring GAF of a driving shaft system

序号

A1

A2
A3

驱动轴系统转速N/(r·min-1)

200

200
100-1000

负载转矩 T/(N·m)

300

100-700
600

润滑脂

无润滑脂，润滑脂 1，
润滑脂 2
润滑脂 2
润滑脂 2

工作角度 δ/(o)

0-16

4,8,12,16
4,8,12,16
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1. 2 轴向派生力的测试结果

1. 2. 1 不同工作角度 δ下和不同润滑脂下的测试

结果

图 2为在不同润滑脂下，轴向派生力与工作角

度 δ之间关系的测试结果（转速 N和负载转矩 T分

别为 200 r/min和 300 N·m）。由图可见，随着 δ增

加，轴向派生力增加。使用润滑脂后，轴向派生力大

幅减小，最大的减小幅度超过了 60%。

1. 2. 2 不同负载转矩 T下的测试结果

当转速 N=200 r/min、工作角度 δ一定时（分别

为 4°，8°，12°，16°），不同负载转矩 T下轴向派生力的

测试结果如图 3所示。由图可得：T越大，轴向派生

力越大，且轴向派生力与 T近似成正比关系。

1. 2. 3 不同转速N下的测试结果

当负载转矩 T=600 N·m、工作角度 δ一定时

（分别为 4°，8°，12°，16°），不同转速 N下轴向派生力

的测试结果如图 4所示。由图可得：N越大，轴向派

生力越小；工作角度 δ越高时，随着 N升高，轴向派

生力减小越快。

综上所述，驱动轴系统的工作角度、转速、负载

转矩及三销轴式万向节内部接触对的摩擦系数对轴

向派生力都有很大影响。特别是在高工作角度、高

负载转矩、低转速时，驱动轴系统会产生较高的轴向

派生力，此时，轴向派生力会引起汽车的抖动，甚至

会造成异响［1⁃7］。

图 2 不同摩擦系数下，轴向派生力-工作角度的关系

（摩擦系数：无润滑脂>润滑脂 2>润滑脂 1）
Fig. 2 Effect of lubricant on the GAF magnitudes with the

articulation angle（Friction coefficient：no grease >
grease 2> grease 1）

图 3 不同负载转矩下的轴向派生力测试结果（N=200 r/
min）

Fig. 3 Variations in GAF with input torque（N=200 r/min）

图 4 不同驱动轴系统转速下的轴向派生力测试结果

（T=600 N·m）
Fig. 4 Variations in GAF with shaft rotational speed

（T=600 N·m）

图 1 驱动轴系统轴向派生力的测试台架

Fig. 1 The test bench for measuring the generated axial force
（GAF）of the drive shaft system
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2 驱动轴系统的轴向派生力计算模型

2. 1 轴向派生力计算模型

驱动轴系统的轴向派生力主要由三销轴万向节

内部球环和滚道之间的摩擦力引起，其他部件之间

的摩擦力对轴向派生力的影响较小［5］。因此，在建

立驱动轴系统轴向派生力计算模型时，只考虑球环

和滚道之间的摩擦力和法向接触力。

驱动轴系统轴向派生力计算的多体动力学模型

如图 5所示。由图 5（a）可知，模型包括了 5种刚体

结构：驱动轴、三柱槽壳、球环、滚针和三销架。滚针

简化为圆柱筒，如图 5（b）所示；在球环 ⁃滚道之间建

立接触和摩擦对；在球环 ⁃滚针之间建立圆柱副约

束；在滚针 ⁃三销架和驱动轴 ⁃三销架之间分别建立

固定副约束；在三销轴万向节端施加转动副约束和

转速，负载转矩施加在驱动轴上，球笼式万向节以球

副代替，如图 5（c）所示。三销轴万向节模型的其他

特征保持不变。

计算时，调整驱动轴轴线与三柱槽壳轴线的夹

角，则可形成一定的驱动轴系统工作角度；在接触和

摩擦对处输入接触参数和摩擦参数（如接触刚度、力

指数、静摩擦系数和动摩擦系数）；在三销轴万向节

端施加一定的转速，在驱动轴上施加一定负载转矩。

由多体动力学模型，可计算沿着三销轴万向节轴线

方向的力，即轴向派生力。

根据文献［2，5］和 1.2节的测试分析可得：影响

轴向派生力的主要因素有三销节的节圆半径（即三

销节中心到滚道中心线的距离）、摩擦系数、接触参

数、驱动轴的工作角度、负载扭矩和转速。其中节圆

半径是影响轴向派生力的尺寸参数。节圆半径的精

度较高（尺寸公差一般为 0.05 mm），其对轴向派生

力的影响较小。在不同运行工况（不同工作角度、负

载转矩和转速）下，节圆半径可视为常数。而在不同

工况下，由于三销节内部接触状态和摩擦状态的变

化，接触副的接触参数和摩擦参数（如接触刚度、力

指数、静摩擦系数和动摩擦系数）对计算结果的影响

很大。为此下文重点研究多体动力学模型中摩擦和

接触参数的确定方法。

2. 2 球环-滚道之间的摩擦模型和法向接触力模型

采用基于速度的摩擦模型来表征球环与滚道之

间的摩擦。基于速度的摩擦模型的摩擦系数表达

式为［16⁃17］

μ= μ s sin { C arctan { Bv-
E [ Bv- arctan ( Bv ) ] } } （1）

式中 μs为静摩擦系数；v为球环与滚道之间的相对

速度；C，B，E为常数，它们与摩擦模型的形状有

关［16］，由测试得到摩擦系数与相对速度的关系和式

（1）的计算关系，通过最小二乘方法拟合可获得 C，

B，E。

获得 C，B，E之后，则可描述摩擦系数和速度的

关系，如图 6所示。由图可见，随着相对速度的增

图 6 基于速度的摩擦模型示意图

Fig. 6 Schematic diagram of velocity-based friction model

图 5 驱动轴系统轴向派生力计算模型

Fig. 5 GAF calculation model of a driving shaft system
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加，摩擦系数先增加到峰值 μs（静摩擦系数），最后下

降并趋于 μd（动摩擦系数）。其中，摩擦系数增加到

达峰值 μs时的相对速度为 Vs，摩擦系数由峰值 μs下
降到 μd时的相对速度为 Vd。由于相对速度 Vs和 Vd

对轴向派生力的影响较小［5，8，18］，假定相对速度Vs和

Vd为常数，它们不随工况变化。

当球环和滚道接触时，球环和滚道的法向受力

示意图如图 7所示。其中，F为法向压力，Fn为法向

接触力，ς为穿透位移。法向接触力和穿透位移之

间的关系可用冲击函数表征［5，8］，冲击函数为

F n = kςn+ cς̇ （2）
式中 k为接触刚度，n为力指数，c为接触物体的阻

尼系数，ς̇为穿透位移的时间微分。根据赫兹理论，k

和 c与接触体的材料特性以及外部作用力等有关［8］，

n与接触类型或形状有关。

在理想情况下，假设球环和滚道之间的接触形

状为圆形。此时，根据赫兹静力弹性接触理论，接触

法向力 Fn和变形 ς之间有如下关系［19］：

ς= a2

R
=( 9F 2

n

16RE 2
*
)
1
3 （3）

1
R
= 1
R 1
+ 1
R 2

，
1
E *
= (1- μ21 )

E 1
+ (1- μ22 )

E 2
（4）

式中 R1和 R2分别为球环和滚道在接触点的接触

半径；E1和 E2分别为球环和滚道的杨氏模量；μ1和 μ2
分别为球环和滚道的泊松比；a为球环和滚道之间

接触圆的半径。

从式（3）可得

F n =
16RE 2

*

9 ς
3
2 （5）

因此，根据赫兹理论，当球环和滚道之间的接触

形状为圆形时，接触刚度 k为

k= 16RE 2
*

9 （6）

则接触法向力与变形之间的关系为

F n = kς
3
2 （7）

当假定接触对的接触形状为圆形且不考虑接触

阻尼时，可由式（7）计算接触法向力，此时力指数 n

为 1.5，接触刚度 k可由式（6）计算。静摩擦参数和

动摩擦参数可由式（1）拟合数据得到。把接触刚度、

力指数、静摩擦系数和动摩擦系数等参数输入轴向

派生力计算模型，则可计算不同工况下的轴向派生

力。此时，接触参数和摩擦系数被视为常数，与工况

无关。

但在实际工程中，由于工况不同，球环和滚道之

间的接触和摩擦状态不同，接触参数和摩擦参数可

能随着工况而变化。因此，为了提高模型的计算精

度，需要进一步研究球环和滚道之间接触刚度和力

指数的方法（接触形状为任意形状），以及识别摩擦

系数和接触参数随着工况变化的规律。

2. 3 球环-滚道之间接触刚度和力指数的计算方法

基于有限元分析，本文提出了一种计算球环和

滚道之间接触刚度和力指数的方法，具体如下

（1）球环与三柱槽壳的有限元建模

由于三销轴万向节的对称性，只分析单个球环

与三柱槽壳的接触，如图 8（a）所示。由于球环与三

柱槽壳在圆周方向的相对角度位移不大，故可把球

环相对于三柱槽壳的转动角度位移简化成球环沿 X

方向的线位移，利用线位移载荷进行加载，如图 8
（b）所示。在网格划分时，网格的大小为 2 mm，网格

类型为四面体网格。约束三柱槽壳尾端的 6个自由

度，如图 8（c）所示。三柱槽壳的材料为 40Cr，其弹

性模量和泊松比分别设为 195 GPa和 0.24；球环材

料为 GCr15，其弹性模量和泊松比分别设为 200
GPa和 0.24。

（2）球环和滚道之间接触刚度和力指数的拟合

方法

由于有限元分析计算的过程是一个准静态过

程，冲击函数（式（2））中穿透位移的时间微分 ς̇可近

似为 0，因此由式（2）简化得到

F n = kςn （8）
在不同负载转矩下，球环施加在三柱槽壳滚道

上的力不同，球环和三柱槽壳之间的穿透位移也不

相同。因此，在一定负载转矩下，根据下式计算球环

施加在三柱槽壳滚道上的力，以此力作为有限元分

析的载荷，从而通过有限元分析得到力和位移曲线。

F= T 0

r
（9）

式中 T0为负载转矩，r为三销节的节圆半径，F为

球环施加在三柱槽壳滚道上的法向压力。

利用有限元分析得到的力和位移关系和由式

（8）表征的力和位移关系，由最小二乘方法拟合得到

接触刚度、力指数。

图 7 球环与滚道接触的法向受力示意图

Fig. 7 The normal force diagram of the roller and track
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（3）球环和滚道之间接触刚度和力指数的拟合

结果

当负载转矩为 500 N·m 时（载荷约为：19500
N），某球环和三柱槽壳滚道的接触刚度和力指数拟

合结果如图 9所示。由图可知：由式（8）拟合得到的

力和位移曲线与有限元分析计算的力和位移关系的

相关系数 R2为 0.99，拟合精度较高。

在不同负载转矩下，球环和三柱槽壳滚道的接

触刚度和力指数的拟合结果如图 10所示。由图可

得，随着负载转矩的增大，拟合的接触刚度和力指数

都减小。因此，当负载转矩不同时，球环和三柱槽壳

滚道之间的接触刚度和接触形状等是不同的。

2. 4 球 环 - 滚 道 之 间 摩 擦 系 数 与 接 触 参 数 的

进一步识别

由 2.2和 2.3节分析可知，在不同驱动轴系统运

行工况下，由于三销轴万向节内部的摩擦状态和接

触状态等的变化，球环和滚道之间的摩擦系数和接

触参数会有一定变化。因此，为了提高轴向派生力

计算模型的计算精度，需要识别各种工况下摩擦系

数和接触参数。根据赫兹理论，接触刚度主要与接

触体的材料特性以及外部作用力等有关。因此，对

于一驱动轴系统，假设接触刚度只与负载转矩有关。

根据 2.3节分析，接触刚度随着负载转矩变化的曲

线见图 10。在确定接触刚度后，需要进行不同工况

下摩擦系数和力指数的识别。球环和滚道之间摩擦

系数（静摩擦系数和动摩擦系数）和力指数的识别数

学模型如下

min f ( q，xi )=
|

|
||

|

|
||
FE ( q )- FM ( xi )

FM ( xi )
s.t. μ ls ≤ μ s ≤ μus

μ ld ≤ μd ≤ μud
n l ≤ n≤ nu

( i= 1，2，3，…) （10）
式中 q=（µs，µd，n）为需要识别的参数向量，xi代表

某一工况，FM（xi）为在 xi工况下的测试结果，FE（q）

为对应于 xi工况下的轴向派生力计算模型计算结

果，μsu和 μsl分别为静摩擦系数 μs的上下限，μdu和 μdl

分别为动摩擦系数 μd的上下限，nu和 nl分别为力指

数 n的上下限。

图 9 有限元分析的力 -位移数据和基于最小二乘法拟合的

力-位移曲线（T=500 N·m）
Fig. 9 Force-displacement data of finite element analysis and

force-displacement curve of least square fitting（T=
500 N·m）

图 8 球环和三柱槽壳的有限元模型

Fig. 8 Finite element model of the roller and housing

图 10 拟合的接触刚度和力指数随转矩变化的曲线

Fig. 10 Variations in the identified contact stiffness and force
exponent with input torque

258



第 2 期 冯华渊，等：驱动轴系统轴向派生力的测试与计算分析方法

3 计算实例

基于式（10），可识别得到一款驱动轴系统在不

同工况下的摩擦系数和力指数（见附录）。建立另一

驱动轴系统的多体动力学模型，该驱动轴系统的三

销轴万向节尺寸减小，球环的形状改为椭圆形，其他

零部件的尺寸和特征不变。当驱动轴系统转速为

200 r/min、负载转矩分别为 300和 600 N·m时，识别

接触和摩擦参数前后计算的轴向派生力与测试结果

如图 11所示。由图可得，与识别参数前（各参数视

为常数，具体计算方法见 2.2节）相比，识别参数后

计算的轴向派生力与测试结果更加吻合。当工作角

度在驱动轴系统的安装角度附近时（4o⁃8o），识别参

数后轴向派生力的计算值和测试值的相对误差约为

14%。因此，利用本文摩擦系数和接触参数的计算

和识别方法，可使轴向派生力计算模型的计算精度

有较大提高。

4 结 论

（1）驱动轴系统轴向派生力随着工作角度的增

大呈近似线性增长，而润滑脂的种类对其增长速度

影响很大；轴向派生力随着负载转矩的增大也呈近

似线性增长，但随着驱动轴系统转速的增加而减小。

（2）提出了一种球环和滚道之间接触刚度和力

指数的计算方法，通过计算可得：接触刚度和力指数

随着驱动轴负载转矩的增加而减小；在不同负载扭

矩下，球环和滚道之间的接触形状是不同的。

（3）与识别接触和摩擦参数前相比（把各参数视

为常数，即各参数与工况无关），基于本文提出的接

触刚度和力指数的计算方法以及识别的摩擦系数和

接触参数，可使模型的计算精度有较大的提高。
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Measurement and calculation methods of axial generated force for auto⁃

motive drive shaft systems

FENG Hua⁃yuan1，SHANGGUAN Wen⁃bin1，SUBHASH Rakheja1，LUO Yong2

（1. School of Mechanical and Automotive Engineering，South China University of Technology，Guangzhou 510641，China；
2. Zhejiang Xianglong Machinery Co. Ltd.，Ningbo 315300，China）

Abstract：Taking a drive shaft system with a tripod joint and a ball joint as a research object，the axial force generated by the tripod
joint is measured. The influence of the shaft rotating speed，the articulation angle，the input torque and the friction coefficient on
the generated axial force（GAF）is investigated. Based on Hertz contact theory and the velocity-based friction model，a multi-body
dynamic model for calculating the GAF of a drive shaft system is established. To enhance the calculation accuracy of the model，
the contact shape between the roller and the track inside the tripod joint is regarded as arbitrary，and the contact parameters and fric⁃
tion coefficient are regarded as variables that change with the operating conditions. Based on the finite element method，a method
for calculating contact stiffness and force exponent between rollers and tracks is presented，and the friction coefficient and force ex⁃
ponent under various operating conditions are further identified by using the measured data. Based on the identified friction and con⁃
tact parameters，a multi-body dynamic model of another drive shaft system is established，and the GAF is calculated and compared
with the experiments. It is concluded that the calculated GAF and the measured GAF agrees well，which indicates the calculation
accuracy of the GAF calculation model is high.

Key words：drive shaft system；generated axial force；tripod joint；friction and contact；parameters identification
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图A1 识别的静摩擦系数与工作角度 δ、负载转矩 T和驱动轴系统转速N的关系

Fig. A1 Identified static friction coefficient versus articulation angles δ，shaft input torques T and shaft rotation speeds N

图A2 识别的动摩擦系数与工作角度 δ、负载转矩 T和驱动轴系统转速N的关系

Fig. A2 Identified dynamic friction coefficient versus articulation angles δ，shaft input torques T and shaft rotation speeds N

图A3 识别的力指数与工作角度 δ、负载转矩 T和驱动轴系统转速N的关系

Fig. A3 Identified force exponent versus articulation angles δ，shaft input torques T and shaft rotation speeds N
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