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E D I T O R I A L 
 

Pada Volume XIX no. 2, Jurnal mesin terbit dengan lima buah makalah. 
Makalah pertama yang berjudul Analisis Reaktor Kimia Berdasarakan Standar 
Inspeksi Berbasis Resiko API 581 ditulis oleh T.A. Fauzi Soelaiman  dari 
Departemen Teknik Mesin ITB dan tim dari Departemen Pertambangan ITB. 
Makalah ini membahas pentingnya melakukan inspeksi resiko terhadap 
peralatan proses, dan hasil penerapan inspeksi resiko pada suatu reaktor kimia. 
Hasilnya menunjukkan bahwa metoda yang digunakan dapat dipakai untuk 
memprediksi resiko pada komponen-komponen reaktor kimia dengan cukup 
baik. 
 

Makalah kedua berjudul Kaji Eksperimental dan Numerik Kinerja Cyclo Dust 
Filter, ditulis oleh Prihadi Setyo Darmanto dan Joko Sarsetyanto dari 
Departemen Teknik Mesin. Makalah ini membahas keandalan Cyclo Dust 
Filter, yang berupa gabungan siklon dan filter kain, dalam menyaring partikel 
dari aliran gas. Analisis keandalan dilakukan dengan kaji numerik dan 
ekperimen. Hasil analisis antara lain menunjukkan bahwa efisiensi pemisahan 
Cyclo Dust Filter dapat mencapai 99% yang menyamai efisiensi electrostatic 
precipitator. Disamping efisiensi, hasil analisis juga menunjukkan pengaruh 
parameter-parameter penting terhadap kinerja alat. 
 

Carolus Bintoro, mahasiswa Departemen Teknik Mesin, beserta para 
pembimbingnya menulis makalah ketiga yang diberi judul: Kaji 
Komputasional Pengaruh Beban dan Keausan terhadap Kekakuan Bantalan 
Rol. Makalah ini membahas hasil kajian secara numerik pengaruh peningkatan 
keausan terhadap peningkatan kekakuan bantalan. Selain itu, kajian numerik 
yang dikembangkan juga berhasil memperlihatkan hubungan antara defleksi 
dan kekakuan serta gaya radial dan kekakuan sebagai fungsi dari keausan yang 
dinyatakan dalam diametral clearance (Cd). 
 

Makalah keempat ditulis oleh Maria F. Sutanto yang merupakan mahasiswa 
program doktor yang melakukan penelitian di Laboratorium Termodinamika 
PPAU – IR ITB. Makalah ditulis bersama para pembimbingnya. Makalah ini 
membahas kaji eksperimen kinerja sudu turbin angin berbentuk silinder 
berputar yang dilengkapi dengan rotor Savonius. Hasil pengujian menunjukkan 
bahwa silinder yang berputar dapat digunakan sebagai sudu kincir angin karena 
adanya gaya angkat yang timbul dari efek Magnus yang terjadi pada silinder 
tersebut. Perbandingan panjang dan diameter silinder yang baik adalah 4. 
 

Makalah terakhir ditulis oleh Ondřej Cundr dari Czech Technical University in 
Prague. Makalah yang berjudul A Plausible Energy Yield from Palm Oil Mill 
Effluent, membahas mengenai potensi limbah minyak kelapa sawit untuk 
dijadikan bahan bakar gas. Makalah ini memuat data-data potensi limbah yang 
dapat dimanfaatkan dan metoda gasifikasi yang mungkin diterapkan. 
 

Akhir kata Redaksi mengucapkan selamat membaca semoga makalah-makalah 
dalam Jurnal Mesin memberi informasi dan pengetahuan yang bermanfaat.  
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Ringkasan 

Kajian numerik tentang perubahan kekakuan bantalan rol akibat adanya peningkatan keausan 
dibahas pada tulisan ini. Kajian dilakukan dengan menggunakan metode kontak Hertzian dan 
merupakan bagian dari penelitian mengenai penentuan respon getaran pada bantalan rol akibat 
terjadinya peningkatan keausan. Di sini, keausan diasumsikan sebagai diametral clearance, Cd, 
dan gaya diasumsikan bekerja dalam arah radial. Pada kaji komputasional dapat dibuktikan 
bahwa peningkatan keausan akan menurunkan kekakuan bantalan. Berdasarkan kajian ini, 
hubungan antara defleksi dan kekakuan serta gaya radial dan kekakuan sebagai fungsi dari Cd 
dapat ditentukan. 
 

Abstract 
This paper explores the study of numerical determination of roller bearing stiffness as a result of 
wear increment by using contact Hertzian method. This study is part of the research on the 
determination of roller bearing vibration response as a result of wear increment. In this paper, 
wear is assumed as diametral clearance, Cd, and force work in radial direction. Computational 
method shows that increasing wear causes the decrease of stiffness. The relationship between 
deflection and stiffness, radial load and stiffness as a function of Cd can be determined. 
 
key words: Roller bearing stiffness, Hertzian Contact, Diametral clearance 

 

Notasi 
Cd : diametral clearance 
Ei : modulus elastisitas 
F : gaya rata-rata bantalan. 
Jr(ε) : radial load integral 
k : nomor elemen gelinding 
Kn : konstanta kekakuan bantalan 
Kl : konstanta kekakuan kontak 
garis 
Kbij : kekakuan bantalan, i,j = x,y,z 
l : panjang efektif elemen rol 
M : momen rata-rata bantalan 
n : load deflection exponent 
Q : gaya reaksi kontak lintasan luar 

dengan elemen gelinding. 
R  : Jari-jari ekuvalen 
Ri : radius benda bersentuhan 
r : jari-jari pitch bantalan 
Z : jumlah elemen gelinding. 
α  : sudut kontak elemen gelinding 
β  : defleksi sudut rata-rata bantalan 
δ  : defleksi rata-rata bantalan 
ε  : load distribution factor 
νι : bilangan  nisbah Poisson 

ψ  : sudut elemen gelinding ke 
sumbu vertikal 

Subscript : 
b : bearing / bantalan 
i, j : penanda arah, x, y, z 
l : linear 
nl : non-linear 
m : mean / rata-rata 
r : radial 
i : inner race / lintasan dalam 
O : outer race / lintasan luar 
 

1. PENDAHULUAN 

Kegiatan perawatan prediktif berbasis pemantauan sinyal 
getaran umumnya dilakukan dengan mengukur respon 
getaran pada rumah bantalan. Bantalan yang terpasang 
dalam rumah bantalan tersebut di samping merupakan 
tumpuan elemen rotasi (yaitu: poros rotor) juga 
merupakan elemen transmisi berbagai gaya yang bekerja 
pada poros rotor.  
 
Besar respon getaran yang terjadi di rumah bantalan 
tergantung pada besar gaya eksitasi getaran dan 
karakteristik dinamik dari rakitan rumah bantalan. 
Dalam kasus ini gaya eksitasi getaran dapat berasal dari 
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berbagai gaya dinamik yang timbul pada poros dan rotor. 
Sementara itu, karakteristik dinamik rakitan rumah 
bantalan dipengaruhi oleh beberapa faktor, salah satunya 
adalah kekakuannya. Dengan demikian, analisis 
kekakuan non-linear bantalan menjadi penting untuk 
memprediksi ciri respon getaran dalam mendukung 
teknologi perawatan prediktif [1]. 
 
Dalam teknologi perawatan prediktif berbasis 
pemantauan sinyal getaran, kesalahan dalam 
menyimpulkan hasil pengukuran respon getaran dapat 
timbul oleh adanya kekakuan non-linear bantalan. 
Gambar 1 memperlihatkan spektrum respon getaran 
bantalan rol dengan cacat pada lintasan luarnya. 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 

Gambar 1. Spektrum respon getaran akibat adanya cacat  
pada lintasan luar bantalan [2] 

 

Bantalan gelinding tersusun dari lintasan luar (outer 
race), lintasan dalam (inner race), elemen gelinding 
(roller) dan pemegang (cage), seperti terlihat pada 
Gambar 2. Susunan tersebut memerlukan adanya 
clearance agar elemen bantalan dapat berfungsi dengan 
baik. Dalam penggunaannya, elemen bantalan akan 
mengalami gesekan yang akhirnya akan meningkatkan 
keausannya. 

 
 
 

 

 

lintasan dalam 

Lintasan luar Elemen gelinding 

pemegang 
 
 
 

 
Gambar 2. Bantalan rol  

Pemodelan teoritik bantalan telah banyak dilakukan [3,4] 
dan dimaksudkan untuk analisis kekakuan bantalan. 
Studi yang lebih mendalam dilakukan untuk mengetahui 
respon bantalan pada frekuensi tinggi [5] dan 
hubungannya dengan ketidaksempurnaan permukaan 
lintasan bantalan [6]. 
 
Beberapa penelitian yang telah dilakukan [7, 8, 9, 10] 
menunjukkan bahwa bantalan yang banyak digunakan 

pada mesin rotasi memiliki kekakuan non-linear. Pada 
sistem getaran linear, hubungan antara respon getaran 
dan stimulusnya dapat dikorelasikan secara linear 
sedangkan pada kasus non-linear, respon getarannya 
tidak sepenuhnya mencerminkan stimulusnya [11]. 
 
Makalah ini merupakan hasil kegiatan tahap awal dari 
penelitian mengenai analisis teoritik dan kaji eksperi-
mental ciri getaran mekanik akibat keausan pada 
bantalan rol. Dalam pelaksanaannya, beberapa penelitian 
kecil pendukung dilakukan; diantaranya adalah 
penentuan kekakuan non-linear bantalan akibat adanya 
keausan. Dalam kajian ini, pembahasan akan 
dititikberatkan pada penentuan hubungan antara gaya 
dan keausan merata (uniform) yang digambarkan sebagai 
diametral clearance (Cd). Metode yang digunakan 
dalam penelitian ini adalah metode kontak Hertzian. 

  

 
2. PEMODELAN ELEMEN BANTALAN 

 
2.1. Pemodelan Fisik 
Pemodelan sistem poros rotor dengan bantalan gelinding 
sebagai penumpunya diperlihatkan pada Gambar 3. Pada 
gambar tersebut tampak bahwa bantalan dimodelkan 
sebagai sistem pegas-peredam [12]. Dengan mengetahui 
besar gaya eksitasi yang bekerja serta parameter dinamik 
bantalan, maka dapat diperkirakan respon getaran yang 
terjadi. Parameter dinamik yang menjadi kajian dalam 
penelitian ini adalah kekakuan bantalan. 
 
Wensing [13], memodelkan sistem bantalan menjadi 
sistem getaran 2 derajat kebebasan, dengan gerakan 
dalam arah vertikal dan horizontal seperti terlihat pada 
Gambar 4. Pada gambar tersebut juga diperlihatkan load 
zone akibat adanya beban radial, F. 
 

 accelerometer 

 
 
 
 
 
 

Gam
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Interface /freeplay 

Defect on the Race 

Metal Stiffness 

Lubrication Stiffness 

 Interface Stiffness

bar 3. Pemodelan sistem dinamik bantalan rol. 
 
 
  

 
 
 
 
 
 
Gambar 
4. Load zone bantalan rol  [4] 
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2.2. Pengaruh Load Zone 
Penggambaran bantalan sebelum dan sesudah terdefleksi 
diperlihatkan pada Gambar 5. Defleksi tersebut 
disebabkan oleh gaya yang bekerja pada poros dan 
selanjutnya gaya tersebut diteruskan ke rumah bantalan. 
Fenomena tersebut dimanfaatkan pada teknologi 
perawatan prediktif untuk mendapatkan informasi 
mengenai kondisi mesin. Informasi diperoleh dengan 
mengukur respon getaran yang dilakukan dengan 
memasang sensor getaran yang orientasinya tertentu 
(vertikal, horizontal, atau aksial) pada rumah bantalan. 

 
 
 
 
 
 
 

 

 

(a) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

(b) 
Gambar 5. (a) Bantalan sebelum terdefleksi. (b) Bantalan 

sesudah terdefleksi [4]. 
 

Distribusi gaya radial pada elemen gelinding (load zone) 
dipengaruhi oleh beberapa faktor yaitu besarnya Cd, 
preload maupun gaya radial yang bekerja pada bantalan 
(Gambar 4 dan 6). Besar load zone disimbolkan dengan 
load distribution factor ε  yang akan mempengaruhi 
besar kekakuan bantalan. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 

Gambar 6. 
b
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Pada penelitia
gaya arah ra
defleksi serta
oleh Harris [3
dikaji untuk C
bantalan dit
Hertzian deng

enurunannyaP
 

n
n .δKQ =   

 
Kn tergantun
bantalan yang
(5) berikut [14

(h3.π
4K
1

n =

di mana : 

R =
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Distribusi beban bantalan gelinding pada 
erbagai Cd  [4]. 

n ini kekakuan bantalan teoritis ditentukan 
ubah besar gaya radial yang bekerja 
 zone dan defleksi bantalan juga berubah. 
ya radial dan defleksi tersebut digunakan 
kan kekakuan bantalan. 

odelan Kekakuan Bantalan 
odelkan kekakuan bantalan sebagai fungsi 
r dan defleksi angular sehingga dapat 
lam bentuk matriks sebagai berikut: 







∂∂∂

∂∂∂

jβ/biMjδ/bi
jβ/biFjδ/biF

  (1) 

menyatakan arah x, y, z. Gaya (F) dan 
ang bekerja pada bantalan, diformulasikan 
m pers. (2) dan (3) berikut: 

















k

kk
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j

sinα
.sinψcosα
.cosψcosα
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k
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0
cosψ

sinψ
.sinα.Q   (3) 

n awal ini, kajian hanya dilakukan pada 
dial. Hubungan antara gaya radial dan 
 distribusi beban yang terjadi telah dikaji 
]. Namun kekakuan bantalan oleh Harris 
d nominal. Pada penelitian ini kekakuan 

entukan menggunakan kaidah kontak 
an perubahan Cd sebagai parameter utama. 
 adalah sebagai berikut: 

(4) 

g pada geometri dan material elemen 

 bersentuhan, serta dinyatakan dalam pers. 
]: 

R
)h 2+

  (5) 

21

21

RR

RR

+
; 

s

2
s

s π.E
υ1

h
−

=  ; s = 1, 2 
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Harris [4], menyederhanakan pers. (5) tersebut menjadi 
persamaan berikut: 
 

n

1/n1/nn )o(1/K)i(1/K

1
K













+
=   (6) 

 
Besar nilai n, untuk kontak garis (bantalan rol), adalah 

,11, sedangkan Ki dan Ko adalah Kl berikut: 1
 
Kl = 7,89 104 l  8/9   (7) 

Defleksi radial pada setiap posisi elemen gelinding dapat 
itentukan dengan menggunakan persamaan berikut: d

 
Cdcosψrδψδ 2

1−=    (8) 

Pers. (8) di atas dapat dituliskan dalam fungsi defleksi 
radial maksimum sebagai berikut: 
 






 −−= )cosψ(1
2.ε
11maxδψδ    (9) 









−=

r2.δ
Cd12

1ε     (10) 

Hubungan antara Q dan Q dapat diturunkan dengan 
enggunakan pers. (4), (8) dan (9), sebagai berikut: 

ψ max

m
 

n

)




 −−= cosψ(1
2.ε
11QψQ max  (11) 

Dalam hal ini, gaya radial total yang bekerja sama 
dengan penjumlahan komponen beban radial yang 
bekerja pada masing-masing elemen gelinding. Dengan 
demikian, gaya radial yang bekerja pada bantalan dapat 

iformulasikan sbb: d
 

∑
±=

=
=

ψ1ψ

0ψ
.cosψψQrF    (12) 

.cosψ
ψ1ψ

0ψ
cosψ(1

2ε
11.QrF

n
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±=
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∫
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 −−=
ψ1

ψ1

n

.max cosψosψcosψo(1
2ε
11

2π
1Z.QrF    (14) 

)(εr.JZ.QrF max=    (15) 
nCd)r.(δnK.δnKQ 2

1n
0ψmax −== =    (16) 

)(εr.JnCd)2
1r.(δnZ.KrF −=    (17) 

 
Pada pers. (17), defleksi bantalan ( ) di-nyatakan 
sebagai 

δ
)( Cdδ 2

1
r − , sehingga persamaan tersebut dapat 

ituliskan menjadi: d
 

).Jr(ε.δnZ.KrF n=    (18) 
 
Dengan menggunakan pers. (1) dan (18) maka kekakuan 

antalan dapat dinyatakan sebagai berikut: b
 

).Jr(ε.δnK.Z.nbK 1n−=   (19) 

Radial load integral,  ditentukan dengan 
menggunakan suaian kurva (curve-fitting) dari tabel hasil 
kaji numerik yang diperoleh Harris. Hasil suaian kurva 
dan  diperlihatkan dalam Gambar (7). 

)(εrJ

)Jr(ε
 
Bantalan yang aus, memiliki nilai load distribution 
factor antara 0 hingga 0,5 seperti terlihat dalam Gambar 
6. Dengan demikian daerah kerja pada penelitian ini 
ditunjukkan pada Gambar 7. Besarε  yang dihitung 
dengan pers. (10), akan digunakan untuk menentukan 
Jr(ε). Hasil suaian kurva Jr(  menghasilkan persamaan 
berikut: 

)ε

 

5q.ε4q2.ε3q3.ε2q4.ε1q5ε
6p.ε5p2.ε4p3.ε3p4.ε2p5.ε1p

(εrJ
+++++

+++++
=)   (20) 

Konstanta persamaan di atas adalah: 
 

p1 =      3,259 q1 =  131,20 
p2 =   -30,060 q2 =  126,20 
p3 =  133,700 q3 = -134,40 
p4 = -125,500 q4 =    77,52 
p5 =    90,690 q5 =  130,80 
p6 =    10,420 
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Daerah kerja 

Gambar 7. Kurva radial load integral J  )(εr

ngaruh Cd terhadap kekakuan bantalan ditentukan 
ngan kaji komputasional pada berbagai nilai Cd. 
oses komputasi ini melalui proses iterasi dengan 
ngasumsikan terlebih dahulu besar  pada pers. (10), 
ka selanjutnya  dapat ditentukan berdasarkan 

rs. (20). J  tesebut digunakan untuk menentukan 
dengan menggunakan pers. (18). Hasil δ digunakan 
tuk menentukan 

ε
)(εrJ

)(εr
r

ε  pada pers. (10). Apabila besar ε  
rhitungan tidak sama dengan ε  asumsi maka proses 
rasi dilanjutkan. Ketika ε  asumsi sama dengan 
perhitungan, digunakan untuk menentukan 
kakuan bantalan pada pers. (19).  

δr

sar perubahan kekakuan bantalan akibat pengaruh Cd 
entukan berdasarkan hubungan Cd dan δr dalam pers. 
). Hubungan tersebut digunakan untuk 
nyederhanakan pers. (19). Kurva persamaan tersebut 
rupakan fungsi ε  dan memperlihatkan perubahan 

kakuan akibat perubahan Cd. 
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2.4. Studi Kasus 
Pada penelitian ini, analisis ditujukkan pada bantalan uji 

engan spesifikasi sebagai berikut: d
 

Merek dagang : NTN N305 
Type : bantalan silinder rol 
Diameter dalam (d) : 25 [mm] 
Diameter luar (D) : 62 [mm] 
Lebar (B atau Bi) : 17 [mm] 
Diameter pitch : 43,993 [mm] 
Diameter rol : 8,9916 [mm] 
Jumlah rol : 11 
Sudut kontak (α )  : 0o 
Basic load rating  

dynamic (C) : 40.200 [N] 
static (C0) : 36.500 [N] 

Beban dipersyaratkan : > 805 [N] 
 

3. SIMULASI DAN DISKUSI 
 
Simulasi kekakuan bantalan akibat pengaruh perubahan 
Cd ditentukan melalui proses iterasi yang dilakukan 
memakai pers. (10), (18), (19) dan (20). Secara garis 
besar, proses simulasi yang dilakukan dapat dinyatakan 
pada diagram seperti tampak pada Gambar 8. 
 

 Mu

 

 
ε

 

 

 

 

 

 

 
Gambar 8. Diagram alir proses iterasi penentuan 

kekakuan bantalan 
 

3.1. Hubungan Antara Cd dan δr 
Pendekatan polinomial hubungan antara Cd dan δr dapat 
diperoleh dari proses suaian kurva (Gambar 9), dengan 
persamaan pendekatan polinomial sbb: 

δr = p1 Cd + p2  (21) 

Koefisien p1 dan p2 dapat dinyatakan pada Tabel 1. 

Tabel 1. Konstanta pers. h bungan antara δr dan Cd u
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Jr(ε)
Pers. (20) asumsi δr

Pers. (18)

ε iterasi
Pers. (10)

ε asumsi =
ε iterasi

Κb
Pers. (19)

No

Yes

lai

Selesai

Fr

 
D

 
K
y
D
b
 
K
1
p
s
(1
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

F p1 p2

10 Kg 0.5008 0.000418
30 Kg 0.5034 0.001001
50 Kg 0.5062 0.001475
65 Kg 0.5076 0.001689
75 Kg 0.5097 0.001991
85 Kg 0.5110 0.002182

 
 
 
 
 
G
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Gambar 9. Kurva hubungan antara Cd dan δr 
 

engaruh Cd terhadap Kb ditentukan dengan 
enggunakan hubungan Cd dan δr (pers. (21)). 
emudian hubungan tersebut digunakan untuk 
enentukan persamaan kekakuan bantalan (pers. (19)) 
enjadi fungsi Cd. Setelah itu persamaan kekakuan 

antalan dapat disederhanakan sebagai berikut: 

201.2254331455
1.96.621333.944.750.40.11CnKZnb +++−+

+++++−
=

χχχχχ

χχχχχ

 (22) 
i mana: 

3e2,2Cd0,51

e1,1Cd0,24 3

−+

+−
=

−
χ     

C = 0,11 21 e0,22Cde −− +  

oefisien χ dan C pada pers. (22) merupakan fungsi Cd, 
ang diperoleh dari pers. (19) pada kasus beban 85 Kg. 
engan demikian perubahan pada Cd akan mengubah 
esaran Kb. 

urva Kb terhadap Cd dapat ditampilkan pada Gambar 
0. Pada kurva Gambar 10 dapat diamati terjadinya 
erubahan kekakuan yang cukup signifikan, yakni 
ebesar 108 N/m, akibat adanya perubahan Cd yang kecil 
 µm). 
am
bar 10. Kurva hubungan Cd vs Kekakuan bantalan 
uji pada beban 85 Kg 
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3.2. Kekakuan Non-linear 
Kekakuan bantalan bersifat non-linear, sehingga dapat 

inyatakan dalam bentuk: d
 
Kb = Kl + Knl (23 ) 

Non-linearitas tersebut mempengaruhi respon getaran 
sistem.  
 
Kekakuan non-linear bantalan ditentukan dengan suaian 
kurva kekakuan pada berbagai harga Cd. Hasil kaji 
komputasional dapat ditampilkan pada Gambar 11. Pada 
gambar tersebut terlihat bahwa dengan meningkatnya 
nilai Cd maka kekakuan bantalan rol akan menurun. 
Sifat tersebut sesuai dengan kurva yang diperlihatkan 
pada Gambar 10. 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

Gambar 11. Kekakuan vs Defleksi pada berbagai Cd 

Pemodelan matematik dilakukan dengan menggunakan 
ungsi polinomial sbb: f

  
7c.δ6c.δ5c.δ4c.δ3c.δ2c.δ1cbK 0.10.250.523 ++++++=  (24) 

 
Koefisien persamaan (24) untuk berbagai Cd 
diperlihatkan pada Tabel 2. Pada tabel tersebut, koefisien 
c1 hingga c6, tidak sama dengan nol, sehingga bantalan 
yang dikaji memiliki sifat non-linear 

Tabel 2. Tabel koefisien suaian kurva polinomial  
kekakuan vs defleksi 

 
 
 
 
 
 

 
3.3. Hubungan lainnya 
Pada beberapa kasus prediksi respon getaran, K 
merupakan besaran yang tidak diketahui. Untuk itu perlu 
dicari hubungan antara  kekakuan dengan parmeter lain 
yang diketahui. Dalam hal ini parameter tersebut adalah 
gaya radial. Hubungan tersebut dinyatakan pada kurva 
yang diperlihatkan pada Gambar 12. 

Hubungan tersebut dapat dinyatakan dalam persamaan 
matematik dengan konstanta yang diperoleh dari suaian 

urva sebagai berikut : k
 

6
10

5
50

43
2

2
3

1 cFcFcFcFcFcKb +++++= .. ..... . (25) 
 
dengan konstanta polinomial yang terdapat pada Tabel 3. 
 

Tabel 3. Tabel koefisien suaian kurva polinomial  
gaya radial vs kekakuan 

 Cd Koefisien

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

B
k
b
1

2
Cd

(µm) c1 c2 c3 c4 c5 c6 c7

1.75 3.40E+23 1.99E+18 -1.49E+14 5.85E+11 0 0 5.93E+07
5 1.62E+24 -2.31E+19 1.23E+14 0 7.83E+09 0 4.03E+07
20 -1.07E+24 1.00E+19 1.51E+12 0 7.02E+09 0 4.50E+07
40 1.14E+23 -2.94E+18 4.73E+13 0 0 8.09E+08 -4.33E+06
100 5.70E+22 -1.10E+18 2.27E+13 0 0 8.14E+08 -4.71E+06
200 6.18E+22 -9.48E+17 1.41E+13 0 0 8.16E+08 -4.86E+06
300 6.45E+22 -9.57E+17 1.13E+13 0 0 8.16E+08 -4.91E+06

Koefisien

3
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(µm) c1 c2 c3 c4 c5 c6

1.75 2.42E-02 1.56E+02 -6.50E+05 3.13E+07 7.90E+07 1.45E+07
5 6.70E-02 -2.86E+02 4.14E+05 5.05E+06 1.05E+08 3.86E+06
20 1.77E-02 -9.79E+01 2.77E+05 -9.13E+04 1.17E+08 2.69E+05
40 7.13E-03 -4.40E+01 1.70E+05 -6.79E+04 1.19E+08 3.04E+05

100 2.12E-03 -1.24E+01 8.23E+04 -1.71E+05 1.20E+08 2.31E+05
200 1.00E-03 -5.43E+00 4.62E+04 -1.44E+05 1.21E+08 2.56E+05
300 6.66E-04 -3.62E+00 3.29E+04 -1.34E+05 1.22E+08 2.65E+05

 

Gambar 12. Gaya radial vs kekakuan pada berbagai Cd 
 

4. KESIMPULAN 
erdasarkan kaji komputasional pengaruh beban dan 
eausan terhadap kekakuan bantalan rol, dapat ditarik 
eberapa kesimpulan sebagai berikut : 
. Pengaruh keausan (Cd) pada bantalan rol (NTN 

N305) terhadap kekakuan, dapat diperoleh dengan 
menggunakan metode kontak Hertzian. 
Berdasarkan hasil kaji komputasional terlihat 
bahwa  peningkatan Cd mengakibatkan penurunan 
kekakuan bantalan. 

. Penurunan kekakuan bantalan rol akibat 
peningkatan Cd cukup signifikan. Pada Gambar 9, 

untuk kasus bantalan uji dengan beban 85kgf 
teramati bahwa peningkatan Cd dari 2 µm menjadi 
3 µm, kekakuan bantalan akan turun sekitar 108 
[N/m]. 

. Hasil suaian kurva atas hasil kaji komputasional ini 
menunjukkan bahwa kekakuan bantalan uji untuk 
rentang beban dari nol sampai 600 N adalah non-
linear. Untuk beban lebih besar dari 600 N, nilai 
Cd yang kecil (1,75 sampai 5 µm) menunjukkan 
kekakuan yang lebih non-linear dibandingkan 
dengan nilai Cd yang besar. Hal tersebut teramati 
dari pendekatan polinomial (pers. (24) dan (25)), 
dengan koefisien yang dinyatakan pada Tabel 2 
dan 3, maupun Gambar 12. 
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