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摘要：高精度监测推进轴系推力对船舶快速性预报、船-机-桨优化匹配及轴系健康管理等具有重要意义。然

而，对于超长推进轴系，由于其跨距大、细长比（轴系半径与长度之比）小、且承受推力大，此时轴系将产生严重

弯-纵耦合非线性变形。这将对基于应变或变形位移等形变信息来测量推力的方法产生重要影响。因此，本文

研究推进轴系弯-纵耦合非线性效应对推力测量精度的影响。考虑Von Karman非线性位移-应变关系，利用

Hamilton变分原理结合有限元方法建立推进轴系非线性力学模型，研究弯-纵耦合效应对轴系变形位移和应变

的影响规律，以及由此引起的推力测量误差。研究结果表明：在低转速时，轴系弯-纵耦合效应较弱，对推力测

量影响很小；高转速时，忽略轴系弯-纵耦合效应将引起较大测量误差（240 r/min时，误差可达 13.95%）；测点越

靠近螺旋桨，弯-纵耦合效应越强，推力测量误差越大，因此将测点布置在轴系前端推力轴承附近可有效减少轴

系弯-纵耦合效应引起的测量误差。研究结果对跨度大、细长比小的超长轴系推力测量有指导意义。
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Abstract: High-precision monitoring of the thrust of the propulsion shafting is of great significance for the
ship rapidity prediction, hull-engine-propeller matching, and health management of the shaft. However, for
the super-long propulsion shafting, because of its large span, small slenderness ratio (ratio of the radius to
the length of the shaft) and large thrust, the shaft will produce severe bending-longitudinal coupling nonlin⁃
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ear deformation, which will have an important influence on the thrust measurement based on deformation in⁃
formation such as strain or displacement. Therefore, the bending-longitudinal coupling nonlinear effect of the
propulsion shafting on the thrust measurement accuracy was studied. Considering the Von Karman nonlinear
displacement-strain relationship, a nonlinear mechanical model of the propulsion shaft was established by us⁃
ing the Hamilton variational principle combined with the finite element method. The bending-longitudinal
coupling effect on the displacement, strain and thrust measurement errors was studied. The results show that
at low rotation speeds, the bending-longitudinal coupling effect is weak and has little effect on the thrust mea⁃
surement. However, at high rotational speeds, ignoring the bending-longitudinal coupling effect will cause
large measurement errors (the error can reach 13.95% at 240 r/min). Besides, the closer the measuring point
is to the propeller, the stronger the bending-longitudinal coupling effect will be, and the larger the thrust mea⁃
surement errors will be. Therefore, arranging the measuring point near the thrust bearing at the front end of
the shaft can effectively reduce the measurement errors caused by the bending-longitudinal coupling effect.
The research results have guiding significance for the thrust measurement of super-long shafts with large
spans and small slenderness ratios.
Key words: propulsion shaft; measurement of thrust; nonlinearity; bending-longitudinal coupling;

finite element method

0 引 言

动力推进系统作为船舶的心脏，其运行稳定性和可靠性直接影响整船营运性能。为适应不同航

行工况和高机动性要求，在较大转速范围、不同工况下均能提供所需推力是船舶动力推进系统的一个

重要性能。为此，需高精度地监测推进系统在各种复杂工况下的推力，为船舶快速性预报、航行状态

监测、船-机-桨优化匹配提供准确的数据[1-2]。同时，船舶长期运行将使螺旋桨和船底积累附着物，进

而导致螺旋桨推力下降、船舶航速降低。由于无法实时准确掌握推力变化，已经引发多起为保证航速

指标而致使主机超负荷损毁事故。因此，准确监测推力可为船舶污底污桨视情维保提供有力保障[3]。
总之，准确测量推进系统推力具有非常重要的意义。

目前，国内外对螺旋桨推力的研究主要集中在理论研究上，从早期的升力线法[4]发展到升力面

法[5]，再发展到后来的面元法（边界元法）[6]，到最近被广泛采用的CFD方法，包括雷诺平均法（RANS）[7]、
大涡模拟法（LES）[8]、分离涡法（DES）[9]等。计算方法的进步使得螺旋桨推力预报精度越来越高，适用

范围越来越广。此外，除了理论研究外，研究人员亦利用实验测量技术研究了推进轴系推力特性[10-12]。
测试方法包括在桨毂中布置测力传感器[13]、在桨叶上布置压力传感器[14]、在推力轴承中布置力传感

器[15]、或在轴系上布置激光位移传感器[16]或应变片[17-19]等。然而，对于大型船舶超长轴系，由于其跨度

大（相邻轴承间长度可超十米），细长比小（指轴系截面回转半径与轴系长度之比），此时轴系弯曲变形

与纵向变形间易产生非线性耦合变形，即弯-纵耦合效应。众所周知，对于线性梁，在外载荷作用下其

纵向变形与弯曲变形相互独立、互不影响。然而，当梁产生弯-纵耦合非线性效应时，其力学行为与线

性梁完全不同，最典型特征是弯曲力将引起梁纵向方向的非线性变形，纵向力亦将引起梁弯曲方向的

非线性变形[20]。因此，对于跨距大、细长比小的超长推进轴系，当其产生弯-纵耦合非线性效应时，基

于应变或变形位移等形变信息来测量推力的方法将产生误差，因为此时螺旋桨推力产生的纵向应变

信号中亦将包含螺旋桨弯曲力引起的纵向非线性应变，两者彼此耦合，相互混叠，且无法通过简单信

号处理方法消除（比如上下应变信号相加）。因此，有必要研究轴系弯-纵耦合非线性效应对轴系变形

位移及应变影响规律，及由此引起的推力测量误差，为高精度测试推力提供理论支撑。

近年来，国内外学者对梁或轴系产生弯-纵耦合非线性效应时的动力学特性开展了广泛研究。比
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如胡义等[21]利用有限元法研究了梁在弯-纵耦合作用下的强迫振动特性，研究表明弯-纵耦合效应将

使响应中产生多频现象；Hosseini等[22-24]利用多尺度法研究了轴系在弯-纵耦合非线性作用下的自由

振动与主共振响应，揭示了响应中的跳跃现象。类似地，Khadem等[25]亦研究了轴系产生弯-纵耦合非

线性效应时的主共振响应；Ishida等[26]研究了非对称轴系在弯-纵耦合效应下的内共振行为；吴涛等[27]

应用多尺度法研究了均匀转速、顺臂安装下悬臂梁的主参激共振与外激励 1/2次亚谐共振同时作用时

梁的动力学响应。上述研究均是针对梁或普通轴系，未涉及船舶推进轴系。邹冬林等[28-30]首次建立了

超长推进轴系弯-纵耦合非线性动力学模型，利用有限元法和多尺度法研究了其在叶频激励下的主共

振、超谐共振行为，阐明了响应中的跳跃机制及轴系发生内共振时的能量转移规律。同时其研究指

出，增加后艉轴承刚度可抑制轴系弯-纵耦合效应，增加前艉轴承以及推力轴承刚度则增强其弯-纵耦

合效应，而改变中间轴承对其弯-纵耦合效应影响很小。总之，所有这些文献均充分揭示了梁或轴系

发生弯-纵耦合非线性效应时，将产生与线性系统完全不同的动力学行为，比如主共振、超谐共振及亚

谐共振等非线性现象。因此，不能忽略轴系弯-纵耦合效应对轴系力学特性的影响。

然而，目前尚未有文献研究大跨度超长推进轴系产生弯-纵耦合非线性效应时，纵向形变（如应变

与变形位移）的变化规律，及其对以基于形变信息来监测推力方法的影响。鉴于此，本文开展了相关

研究，首先考虑Von Karman非线性位移-应变关系，利用Hamilton变分原理与有限元方法建立推进轴

系非线性有限元模型，推导轴系弯-纵耦合效应下的非线性刚度矩阵；其次，基于该力学模型研究弯-
纵耦合非线性效应对纵向应变及纵向位移的影响规律；最后，评估弯-纵耦合效应对推力测量误差的

影响。

1 有限元动力学模型

如图1所示，典型船舶推进轴系由螺旋桨、后艉轴承、前艉轴承、中间轴承和推力轴承等组成。

将轴系简化为Rayleigh梁模型，利用有限元法计算轴系的弯曲与纵向变形。如图 2所示，设单元

长度为 Le，每个节点包含五个自由度 qe ={ }u, v, -θy,w, θz ，分别代表纵向变形位移、水平变形位移及相应

转角、垂直变形位移及相应转角。其中，-θy = ∂v/∂x，θz = ∂w/∂x。考虑Von Karman非线性位移-应变关

系，推导有限元非线性刚度矩阵，下面将详细阐述。

图1 船舶推进轴系简图

Fig.1 Schematic of marine propulsion shafting

图2 有限元模型示意图

Fig.2 Schematic of the finite element model

（a）轴系有限单元模型示意图 （b）两节点梁单元
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轴系变形如图 3所示，其中 oxyz为惯性坐标系，o'ξης为局部坐标系。设原点 o的变形向量为 r0，

则有

r0 = uix + viy + wiz (1)
考虑轴截面上任意点 P ( x, y, z )，设其变形向量为 r，

由Rayleigh梁假设可得

r = r0 - yv íx - zw íx (2)
式中，“´”表示对 x求导。

由式（1）和式（2）可知，r在 oxyz中的投影为

r1 = u - yv´ - zw ,́        r2 = v,        r3 = w (3)
Von Karman非线性位移-应变关系[31]可表示为

εxx = ∂r1∂x +
1
2 ( )∂r2
∂x

2
+ 12 ( )∂r3

∂x
2
= u´ - yv″ - zw″ + 12 ( )v´ 2 + 12 ( )w´ 2 (4)

进一步，单元轴段的应变势能可写成

Π e = EA2 ∫0Leu 2́dx + EId2 ∫0Le ( v″2 + w″2 )dx + EA8 ∫0Le[ ]( v´)4 + (w´)4 dx + EA2 ∫0Leu´( v 2́ + w 2́ )dx (5)
式中，E为弹性模量，A为轴段截面积，Id为轴段截面惯性矩，前两项为线性应变能，后两项为弯纵耦合

效应引起的非线性应变能。

由Hamilton变分原理可得

δ ∫t1t2Π edt + ∫t1t2 δWdt = 0 (6)
式中，W为外力导致的虚功。单元位移场可表示为

u = Naqe, v = Nb1qe, -θy = ∂v∂x = N'b1qe, w = Nb2qe, θz = ∂w∂x = N'b2qe (7)
式中：Na 为纵向位移形函数；Nb1为水平位移形函数；Νb2 为垂直位移形函数，其表达式可参考文

献[32]。
将式（7）代入式（5）与式（6），基于势能最小原理可得单元的刚度矩阵K e。

K e = K e1 + K e2 + K e3 (8)
式中，K e1 为线性刚度矩阵，由式（5）中第一、二项产生；K e2 为一次非线性刚度矩阵，由式（5）中第四项产

生；K e3为二次非线性刚度矩阵，由式（5）中第三项产生。其具体表达式如下：

K e1 = EIdL3
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(9)

图3 轴系变形及坐标系示意图

Fig.3 Deformation of the rotating shaft, inertial
and local coordinates

η

ζ
ξ

y r r0

z

P
o x u ( x )

v ( x )
w ( x )

1066 船舶力学 第 28卷第 7期



K e2 = EA2L
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(10)

式中，a = 6( v2 - v1 )5L - θy1 + θy210 ，b = v2 - v110 + L (θy2 - 4θy1 )30 ，c = 6(w2 - w1 )5L - θz1 + θz210 ，d = w2 - w110 +
L (θz2 - 4θz1 )

30 ，e = v2 - v110 + L (θy1 - 4θy2 )30 ，f = w2 - w110 + L (θz1 - 4θz2 )30

K e3 = EA4L
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0 0 0 ḡ ī 0 0 0 - ḡ j̄
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0 - ā - b̄ 0 0 0 ā - c̄ 0 0
0 c̄ ē 0 0 0 - c̄ k̄ 0 0
0 0 0 - f̄ - ḡ 0 0 0 f̄ l̄

0 0 0 h̄ j̄ 0 0 0 l̄ m̄

(11)

式中，ā = 72( v1 - v2 )235L2 + 18( v1 - v2 ) (θy1 + θy2 )35L + 3(θ
2
y1 + θ2y2 )
35 ，b̄ = 9( v1 - v2 )235L + 6θy1 ( v1 - v2 )35 +

L (θ2y2 + 2θy1θy2 - θ2y1 )
140 ，c̄ = 9( v1 - v2 )235L + 6θy2 ( v1 - v2 )35 + L (θ

2
y1 + 2θy1θy2 - θ2y2 )

140 ，j̄ = L (w1 - w2 ) (θz1 + θz2 )70 +
L2 (4θz1θz2 - 3θ2z1 - 3θ2z2 )

420 ，l̄ = 6θz2 (w2 - w1 )
35 - 9(w1 - w2 )2

35L + L (θ
2
z2 - 2θz1θz2 - θ2z1 )

140 ，d̄ = 3( v1 - v2 )235 -
L ( v1 - v2 ) (θy1 - θy2 )

70 + L
2 (12θ2y1 - 3θy1θy2 + θ2y2 )

210 ，ē = L ( v1 - v2 ) (θy1 + θy2 )70 + L
2 (4θy1θy2 - 3θ2y1 - 3θ2y2 )

420 ，

f̄ = 72(w1 - w2 )235L2 + 18(w1 - w2 ) (θz1 + θz2 )35L + 3(θ2z1 + θ2z2 )35 ，ḡ = 9(w1 - w2 )235L + 6θz1 (w1 - w2 )35 +
L (θ2z2 + 2θz1θz2 - θ2z1 )

140 ，h̄ = 9(w1 - w2 )235L + 6θz2 (w1 - w2 )35 + L (θ
2
z1 + 2θz1θz2 - θ2z2 )

140 ，ī = 3(w1 - w2 )235 -
L (w1 - w2 ) (θz1 - θz2 )

70 + L
2 (12θ2z1 - 3θz1θz2 + θ2z2 )

210 ，k̄ = 3( v1 - v2 )235 + L ( v1 - v2 ) (θy1 - θy2 )70 +
L2 (12θ2y2 - 3θy1θy2 + θ2y1 )

210 ，m̄ = 3(w1 - w2 )235 + L (w1 - w2 ) (θz1 - θz2 )70 + L
2 (12θ2z2 - 3θz1θz2 + θ2z1 )

210
把单元刚度矩阵组装后，考虑支撑弹簧影响，得到轴系弯-纵耦合非线性静力学方程：

[ ]K ( )q { }q = { }F (12)
式中：[ ]K ( )q 为弯-纵耦合非线性效应下结构刚度矩阵，其中某些元素与变形位移有关；{ }q 为变形位
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移向量；{ }F 为载荷向量，包括螺旋桨水动力载荷及轴系重力。式（12）中，由于刚度矩阵[ ]K ( )q 与变形

位移有关，因此其为非线性方程，本文采用牛顿-拉夫逊（Newton-Raphson）迭代方法求解。相邻两个

步长间的位移迭代公式如下：

{ }q k + 1 = { }q k -
æ

è

ç

ç
çç

ö

ø

÷

÷
÷÷é

ë
ù
ûK ( ){ }q k + ∂

é
ë

ù
ûK ( ){ }q k

∂q ⋅ { }q k

-1

⋅ ( )é
ë

ù
ûK ( ){ }q k ⋅ { }q k - { }F (13)

式中，{ }q k + 1
与{ }q k

分别为第 k+ 1次与第 k次迭代位移，( )⋅ -1
代表矩阵求逆。

按式（13）计算，直至相邻两个迭代步的位移差满足收敛阈值即可。计算出变形位移后，即可求解

轴系纵向应变与弯曲应变。

εu,i = du ( xi )dx = ui + 1 - ui
Le,i

, εw,i = -y d
2w ( xi )
dx2 = Ri ( )3wi - 3wi + 1

(Le,i )2 + 2θz,i + θz,i + 1
Le,i

(14)
式中，εu,i为第 i个节点处纵向应变，ui为第 i个节点处纵向变形，Le,i为第 i个单元长度，Ri为第 i个节点

处半径，wi与 θz,i为第 i个节点处弯曲变形与转角（z表示自由度方向）。

2 仿真算例

以工程中某一实际船舶推进轴系为仿真算例，该轴系含有四个径向轴承和一个推力轴承，相邻两

个轴承间跨度约为 8 m。为了方便描述轴系几何参数，假设其为均匀截面（本文建立的有限元模型可

处理复杂几何轴系），详细尺寸如表1所示。

表1 轴系几何与材料参数

Tab.1 Geometry and material parameters of the shaft

转轴主要参数

轴长

轴截面外径

轴截面内径

杨氏模量

泊松比

密度

30 m
500 mm
240 mm
210 GPa
0.33

7800 kg/m3

轴承主要参数

轴承类型

后艉轴承

前艉轴承

中间轴承1
中间轴承2
推力轴承

刚度/（N·m-1）
1×108
1×108
1×108
1×108
1×109

与螺旋桨距离/m
3
11.7
19.8
27.9
27.9

螺旋桨采用P4382桨，其为五叶螺旋桨，侧斜角为 36°。文献[33]给出了其几何信息。假设螺旋桨

直径为5 m，在不同转速下其产生的推力可用如下公式计算：

FT = KT ⋅ ρ ⋅ D4 ⋅ n2 (15)
式中，FT为推力（N）；ρ为流体密度（kg/m3）；D为螺旋桨直径（m）；n为螺旋桨转速（r/s）；KT为推力系数，

可查找螺旋桨敞水性能图谱获得，文献[33]指出在设计进速系数下，其值可取0.25。表2给出不同旋转

速度下该螺旋桨产生的推力。

将表 2中的螺旋桨推力、螺旋桨侧向力（取为静推力的 10%[33]）及重力载荷（螺旋桨质量为 11吨）

输入至式（12）中，即可求解推进轴系在弯-纵耦

合非线性效应下的变形位移与应变。在轴系上

选取三个监测点，监测点①位于轴系尾部（距螺

旋桨位置 5 m处），监测点②位于轴系中部（距离

螺旋桨位置 15 m处），监测点③位于轴系首部推

表2 不同转速下P4382螺旋桨推力

Tab.2 Thrust force of the propeller P4382 at
different rotation speeds

转速/（r·min-1）

螺旋桨推力/kN

60

156.3

120

625.0

180

1406.3

240

2500.0
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力轴承附近（距离螺旋桨位置25 m处），分别监测这三个点的位移与应变。

图 4~9为考虑弯-纵耦合效应后，三个监测点在不同转速下（即不同推力下）的纵向位移及应变情

况。为了对比，本文亦采用线性模型（即忽略弯-纵耦合效应）计算三个监测点的位移与应变。其中，

在计算位移时，计算位移传感器与测点间相对位移，传感器与测点布置如图11所示。

从图 4~9可获得如下结论：（1）在低转速下（推力很小），轴系弯-纵耦合效应较弱，非线性模型

计算结果与线性模型结果相差很小，比如 60 r/min时，监测点①的应变误差仅为 0.70%，位移误差

仅为 0.58%，此时无需考虑轴系弯-纵耦合效应；（2）随着转速增加（推力增加），轴系弯-纵耦合效

应变强，导致线性模型产生较大误差，比如 240 r/min时，监测点①在线性模型下产生的应变误差

为 13.95%，位移误差为 12.06%；（3）越靠近螺旋桨的监测点，轴系弯-纵耦合效应越强，因此线性模

型产生的误差越大，比如 240 r/min时，监测点③的应变误差为 2.39%，位移误差为 2.31%，远小于监

测点①（分别为 13.95%和 12.06%），这是因为靠近螺旋桨的轴段变形越大，轴系弯-纵耦合效应

越强。

3 对推力测量影响

目前船舶推进轴系常用的推力测量方法中，有一类是利用轴系形变信息监测推力，具体包括基于

应变测量的方法与基于位移测量的方法。而轴系弯-纵耦合效应将对这类方法的测量结果产生重要

影响。为此，本章详细分析轴系弯-纵耦合效应对推力测量的影响。

图 10是常见的利用应变方法测量轴系推力的示意图，采用半桥接线方式，可消除弯矩影响（需另

设应变片补偿温度影响）。图 11是荷兰VAF公司开发的通过测量位移来辨识推力的方法[37]，在轴系

上布置激光位移传感器，测量激光与定位块间相对位移来获得推力。通过对称布置，可消除定位块摆

动影响。

图4 监测点①处应变比较

Fig.4 Comparison of the strains at
Monitoring Point 1

图5 监测点①处位移比较

Fig.5 Comparison of the displacements
at Monitoring Point 1

图6 监测点②处应变比较

Fig.6 Comparison of the strains at
Monitoring Point 2

图7 监测点②处位移比较

Fig.7 Comparison of the displacements
at Monitoring Point 2

图8 监测点③处应变比较

Fig.8 Comparison of the strains at
Monitoring Point 3

图9 监测点③处位移比较

Fig.9 Comparison of the displacements
at Monitoring Point 3

转速（r/min） 转速（r/min） 转速（r/min）
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（
με ）
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）

纵
向

位
移
（
μm

）
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纵
向

位
移
（
μm

）线性假设模型
弯-纵耦合模型

线性假设模型
弯-纵耦合模型

线性假设模型
弯-纵耦合模型

线性假设模型
弯-纵耦合模型

线性假设模型
弯-纵耦合模型

线性假设模型
弯-纵耦合模型
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对于图10和图11，推力与测量应变及位移间关系可用如下公式表达：

FT = E ⋅ A ⋅ ( )ε1 + ε2
2 , FT = E ⋅ A ⋅ ( )u1 + u2

2L1 (16)
式中，ε1与 ε2分别为应变片R1与R2测量的应变，u1与 u2分别为激光传感器测量的相对纵向位移，E为

轴系弹性模量，A为测量点处轴系面积，L1为激光传感器与反光点间距离。

一旦测量出轴系应变或相对位移，即可通过式（16）求解推力。实际测量中，大跨度细长轴系将产

生弯-纵耦合效应，因此，仿真分析中亦将弯-纵耦合模型的计算结果作为应变片或激光传感器的测量

结果代入式（16），求取轴系推力，并与真实推力比较，从而评估测量结果的精度。表 3为三个监测点

处测量的推力及相对误差。

表3 三个监测点处测量的推力及相对误差

Tab.3 Measured thrust and relative error at three monitoring points

转速/（r·min-1）
真实值FT/kN
监测点

序号

相对误差

( )Fε,u
T - FT FT × 100%

①
②
③
①
②
③

基于应变测量的推力Fε
T/kN

60
156.3
157.4
156.7
156.4
0.70%
0.26%
0.06%

120
625.0
643.5
631.4
627.9
2.96%
1.02%
0.46%

180
1406.3
1506.4
1440.9
1422.6
7.12%
2.46%
1.16%

240
2500.0
2848.7
2620.1
2559.8
13.95%
4.80%
2.39%

基于位移测量的推力Fu
T/kN

60
156.3
157.2
156.5
156.4
0.58%
0.13%
0.06%

120
625.0
641.0
630.2
627.8
2.56%
0.83%
0.45%

180
1406.3
1492.9
1434.5
1422.0
6.16%
2.01%
1.12%

240
2500.0
2801.6
2597.6
2557.7
12.06%
3.90%
2.31%

从该表可获得如下结论:（1）在低转速下，不论是基于应变方法还是基于位移方法，三个监测点的

推力测量误差均很小。比如 60 r/min时，基于应变方法下，三个监测点的推力测量误差分别为 0.7%、

0.26%和 0.06%。这表明推进轴系弯-纵耦合效应对推力测量影响可忽略；（2）在高转速下，不论是基

于应变方法还是基于位移方法，三个监测点的推力测量误差均变大，比如 240 r/min时，基于应变方法

下，三个监测点的推力测量误差分别为 13.95%、4.80%和 2.39%，此时推进轴系弯-纵耦合效应对推力

测量影响不可忽略；（3）监测点越靠近螺旋桨，推力辨识误差越大，比如 240 r/min时，基于位移方法下，

监测点①处误差高达 12.06%，而监测点③处误差仅为 2.31%。因此，监测点布置在轴系前端的推力轴

承附近可极大减小弯-纵耦合效应引起的测量误差。

4 结 论

本文考虑超长轴系易产生弯-纵耦合非线性变形的特点，利用Von Karman非线性位移-应变关系

构建轴系非线性有限元力学模型，研究轴系弯-纵耦合非线性效应对轴系变形位移和应变的影响规

律，以及由此引起的推力测量误差。研究结果对跨度大、细长比小的超长轴系推力测量具有指导意

义。主要结论如下：

图10 轴系纵向应变测量示意图

Fig.10 Schematic diagram of the longitudinal
strain measurement

图11 轴系纵向变形测量示意图

Fig.11 Schematic diagram of the longitudinal
displacement measurement
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（1）低转速时，轴系弯-纵耦合效应较弱，对推力测量影响较小；

（2）高转速时，忽略轴系弯-纵耦合效应将引起较大的推力测量误差，比如 240 r/min时，推力测量

误差可达13.95%；

（3）将测点布置在轴系前端推力轴承附近可有效减少轴系弯-纵耦合效应引起的推力测量误差。
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