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摘　要：为解决对真实的弧面分度凸轮机构进行动力学响应分析困难的问题，课题组建立了１１自由度等效动力学模型
来模拟弧面分度凸轮机构的实际情况。推导出有１１个等式的动力学方程组，线性化处理后，得到时变线性系统的微分
方程组；应用威尔逊θ法对变系数微分方程进行求解，得出机构的固有频率，并对转速区间进行划分；分析了不同转速下
机构载荷盘角加速度的动力学响应。结果表明：随着输入轴转速的不断提高，载荷盘的角加速度响应的增长趋势趋于

显著。
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　　为了能够让弧面分度凸轮机构以更加平稳、高效

和精度更高的方式运行，缩小国内与国外产品间的差

距，弧面分度凸轮机构的动力学性能越来越受研究人

员的关注。国内外专家学者对弧面分度凸轮机构的动

力学方面进行了研究：张三等［１］对弧面分度凸轮进行

瞬态动力学分析，得到分度期内工作轮廓曲面和转盘

滚子曲面的动态接触应力分布及其变化规律；刘言松

等［２］结合多体动力学并运用虚拟样机对弧面分度凸

轮机构进行了动力学方面的研究；冯立艳等［３］通过模

态分析得到转盘轴的固有频率和振型图，为弧面分度
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凸轮机构后续动力学研究提供重要参考；赵世田等［４］

提出基于齐次坐标变换的通用圆锥滚子弧面分度凸轮

轮廓曲面方程建立方法；Ｍ．Ｃｈｅｗ等［５］和 Ｙ．Ｓ．

Ｕｎｌｕｓｏｙ等［６］提出了凸轮机构的单自由度和双自由度

模型的综合理论；ＣｈｉｎｇＨａｕｎＴｓｅｎｇ等［７］建立数学模

型验证了凸轮与滚子间的间隙对角加速度的影响；王

其超等［８］建立凸轮机构的单、双自由度振动模型，从

而建立动态响应方程。

由于机构运转时具有较高的转速，各构件的惯性

力不断增加，导致动力学响应变大。因此，机构中从动

件的动力学响应与理论有很大的偏差。所以，对分度

凸轮机构，仅从运动学方面考虑已经不能解决工程的

实际问题，因此需要对其在动力学方面进行深入的

研究。

１　设计模型
弧面分度凸轮机构三维模型如图１所示，通过弧

面分度凸轮轮廓面与滚子间的啮合作用，实现分度盘

的转动。

图１　弧面分度凸轮机构的三维模型

Ｆｉｇｕｒｅ１　Ｔｈｒｅｅｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌｍｏｄｅｌｏｆ

ａｒｃｕａｔｅｉｎｄｅｘｉｎｇｃａｍｍｅｃｈａｎｉｓｍ

１．１　弧面分度凸轮机构动力学模型假定

由于弧面分度凸轮机构的动力学性能受诸多因素

的影响，为了深入研究凸轮机构的动力学性能的影响

因素，以弧面分度凸轮机构的主要特征为基础，对弧面

分度凸轮机构的动力学模型进行简化，对模型做以下

假定：

１）忽略前置装置对弧面分度凸轮机构的影响，假

定弧面分度凸轮等速回转［９］；

２）假定弧面分度凸轮与均匀安装在分度盘上的

滚子可实现理想的无间隙啮合；

３）将分度盘、弧面分度凸轮、载荷盘和滚子视作

刚性体，本身的弹性变形忽略不计，将输入轴和输出轴

视为弹性体；

４）将弧面分度凸轮、载荷盘和分度盘视为等效集

中质量体；

５）弧面分度凸轮廓面加工精确，无制造和安装

误差。

１．２　动力学模型

根据集中质量法，课题组建立多自由度的弧面分

度凸轮机构的动力学模型，以解决符合实际情况的动

力学模型建立和求解复杂的问题。

如图２所示，对输入轴系统（包括输入轴和凸面

分度凸轮）进行扭转振动分析时，把输入轴系统看作

是以弧面分度凸轮的质量为质量块的扭转系统，等效

转动惯量为Ｊ１。在分析输入轴系统的横向振动时，将

输入轴系统看作以凸轮的等效质量为ｍ１的质量块，研

究其中ｘ，ｚ轴方向上的横向振动。

图２　４自由度的输入轴系统动力学模型

Ｆｉｇｕｒｅ２　Ｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆｉｎｐｕｔｓｈａｆｔ

ｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈ４ｄｅｇｒｅｅｓｏｆｆｒｅｅｄｏｍ

图２中：Ｃｚ１为输入轴沿 ｚ轴方向上的阻尼系数；

Ｋｘ１，Ｋｙ１，Ｋｚ１分别为输入轴沿 ｘ轴，ｙ轴，ｚ轴方向上的

弯曲刚度；Ｃｘ１，Ｃｙ１，Ｃｚ１分别为输入轴沿 ｘ轴，ｙ轴，ｚ轴
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方向上的振动阻尼系数；Ｋｘ１为输入轴沿ｘ轴方向上的

振动刚度；Ｃθ１为输入轴扭转阻尼系数；Ｋθ１为输入轴扭

转刚度；θ１为凸轮转角。

在分析输入轴系统的轴向振动时，将输入轴系统

看做以凸轮的等效质量为质量块，研究其在 ｙ轴方向

上的轴向振动。

如图３所示，对于输出轴系统（包括输出轴、载荷

盘、滚子和分度盘）进行分析时，在分析扭转振动时，

将其看作以分度盘等效转动惯量 Ｊ２和载荷盘的等效

转动惯量Ｊ１为质量块的双质量扭转系统。在分析其

横向振动时，将其看作为各分度盘的等效质量ｍ２与载

荷盘的等效质量ｍ３为质量块的简支梁，研究其在 ｘ，ｙ

轴方向上的横向振动。在分析输出轴系统的轴向振动

时，将输出轴系统看作以 ｍｅ（ｍｅ＝ｍ２＋ｍ３）为质量块

的轴向振动，研究其在输出轴ｚ方向上的轴向振动。

图３　７自由度的输出轴系统动力学模型

Ｆｉｇｕｒｅ３　Ｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆｏｕｔｐｕｔｓｈａｆｔ

ｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈ７ｄｅｇｒｅｅｓｏｆｆｒｅｅｄｏｍ

其中：ｍ３和Ｊ３分别为载荷盘等效质量和等效转动
惯量；θ３为载荷盘转角；Ｋ２２，Ｋ３３分别为分度盘和载荷盘
在ｘ轴和ｙ轴上的弯曲刚度；Ｋ２３为分度盘振动对载荷
盘在ｘ和ｙ轴上弯曲刚度；Ｋ３２为载荷盘振动对分度盘
在ｘ和ｙ轴上弯曲刚度；Ｃθ２为输出轴扭转阻尼系数；

Ｋθ２输出轴扭转刚度；ｍ２和 Ｊ２分别为分度盘等效质量

和等效转动惯量；θ２为分度盘实际转角；Ｃｚ２３为输出轴

在ｚ轴上的振动阻尼系数；Ｋｚ２３为输出轴系统在 ｚ轴方

向上的等效刚度；Ｃｆ２为分度盘的扭转阻尼系数。

将输入轴系统模型与输出轴系统间耦合，建立１１

个自由度的弧面分度凸轮机构动力学模型如图 ４

所示。

图４　１１自由度的弧面分度凸轮机构动力学模型

Ｆｉｇｕｒｅ４　Ｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆｇｌｏｂｕｌａｒｉｎｄｅｘｉｎｇ

ｃａｍｍｅｃｈａｎｉｓｍｗｉｔｈ１１ｄｅｇｒｅｅｓｏｆｆｒｅｅｄｏｍ

图４中：Ｋ１２和 Ｃ１２分别为凸轮与滚子间的等效接

触刚度与等效接触阻尼系数；Ｃｆ１为凸轮的扭转阻尼系

数；Ｃｚ２３为输出轴系统在ｚ轴方向上的振动阻尼系数。

凸轮与滚子的接触刚度，主要与凸轮自身的刚度、

滚子轴的刚度以及滚子的弯曲刚度等因素有关。凸轮

与滚子间的接触刚度随着位置的变化而变化。凸轮与

滚子接触时可以看作２个柱体的相互接触。基于赫兹

理论进行刚度计算有：

Ｋ１２＝
Ｐ
Ｈ＝

１
ｈ１＋ｈ２

。 （１）

式中：Ｐ为接触区长度方向上的单位力；Ｈ为接触变形

量总和；ｈ１和ｈ２分别为凸轮与滚子的接触变形量，且有

ｈ１＝ρ１－ ρ２１－ｂ槡
２， （２）

ｈ２＝ρ２－ ρ２２－ｂ槡
２。 （３）

式中：ρ１，ρ２分别为凸轮与滚子在接触点处的曲率半

径；ｂ为凸轮与滚子的接触宽度，且

ｂ＝
４Ｐ（
１－μ２１
Ｅ１

＋
１－μ２２
Ｅ２
）

πＬ（１ρ１
＋１
ρ２槡
）

。 （４）

式中：μ１，μ２分别为凸轮与滚子的泊松比；Ｅ１，Ｅ２分别

为凸轮与滚子的弹性模量；Ｌ为接触区长度。
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２　动力学方程

２．１　弧面分度凸轮机构系统能量的计算

考虑弧面分度凸轮机构的横向、扭转和轴向变形，

系统的位移列阵Ｘ为：

Ｘ＝［θ１　θ２　θ３　ｘ１　ｙ１　ｚ１　ｘ２　ｙ２　ｘ３　ｙ３　

ｚ２３］
Ｔ。 （５）

式中：θ１，θ２，θ３分别为凸轮、分度盘和载荷盘的实际转

角；ｘ１，ｙ１，ｚ１为凸轮沿 ｘ，ｙ，ｚ轴方向上的线位移；ｘ２，ｙ２
为分度盘沿 ｘ，ｙ轴方向上的线位移；ｘ３，ｙ３为载荷盘沿

ｘ，ｙ轴方向上的线位移；ｚ２３为输出轴系统（载荷盘和分

度盘）沿ｚ轴方向上的线位移。

应用拉格朗日方程法来建立弧面分度凸轮机构动

力学方程，该方法以机构的系统能量守恒为基础，将机

构的动能、势能和耗散能联系起来［１０］。所以，需要对

机构中各个能量进行求解。

１）机构的动能求解

①凸轮的动能

Ｅｋ１＝
１
２Ｊ１θ

·２
１＋
１
２ｍ１

ｘ３１＋
１
２ｍ１

ｙ２１＋
１
２ｍ１

ｚ２１。 （６）

②分度盘的动能

Ｅｋ２＝
１
２Ｊ２θ

·２
２＋
１
２ｍ２

ｘ２２＋
１
２ｍ２

ｙ２２＋
１
２ｍｅ
ｚ２２３。 （７）

③载荷盘的动能

Ｅｋ３＝
１
２Ｊ３θ

·２
３＋
１
２ｍ３

ｘ２３＋
１
２ｍ３

ｙ２３。 （８）

２）机构的势能求解

①凸轮的势能

Ｅｐ１＝
１
２Ｋθ１（θ１－θ）

２＋１２Ｋｘ１ｘ
２
１＋
１
２Ｋｙ１ｙ

２
１＋
１
２Ｋｚ１ｚ

２
１。

（９）

②分度盘的势能

Ｅｐ２＝
１
２Ｋ２３ｚ

２
２３。 （１０）

③载荷盘的势能

Ｅｐ３＝
１
２Ｋθ２（θ３－θ２）

２。 （１１）

④载荷盘与分度盘弯振耦合势能

Ｅｐ４＝
１
２Ｋ３３ｘ

２
３＋
１
２Ｋ２３ｘ２ｘ３＋

１
２Ｋ２３ｘ３ｘ２＋

１
２Ｋ２２ｘ

２
２；

（１２）

Ｅｐ５＝
１
２Ｋ３３ｙ

２
１＋
１
２Ｋ２１ｙ１ｙ２＋

１
２Ｋ１２ｙ１ｙ２＋

１
２Ｋ２２ｙ

２
２。

（１３）

⑤输出轴与输入轴系统的耦合势能

Ｅｐ６＝
１
２Ｋ１２（θ２－τ）

２。 （１４）

３）机构的耗散能求解

①输入轴系统的耗散能

Ｅｄ１＝
１
２Ｃθ１（θ

·

１ －θ
·
）２ ＋１２Ｃｆ１θ

·２
１ ＋
１
２Ｃｘ１

ｘ２１ ＋

１
２Ｃｙ１

ｙ２１＋
１
２Ｃｚ１

ｚ２１。 （１５）

②输出轴系统的势能耗散

Ｅｄ２＝
１
２Ｃθ２（θ

·

３－θ
·

２）
２＋１２Ｃｆ２θ

·２
２＋
１
２Ｃｚ２３

ｚ２２３。（１６）

③输入轴与输出轴耦合的耗散能

Ｅｄ３＝
１
２Ｃ１２（θ

·

２－τ）
２。 （１７）

式中：ｘ１，ｙ１，ｚ１分别为凸轮沿 ｘ，ｙ，ｚ轴方向上的线速

度；ｘ２，ｙ２为分度盘沿 ｘ，ｙ轴方向上的线速度；ｚ２３为输

出轴系统（载荷盘和分度盘）沿 ｚ轴方向上的线速度；

ｍｅ为分度盘和载荷盘的合质量，即 ｍｅ＝ｍ２＋ｍ３；θ
·

１，

θ·２和θ
·

３为凸轮、分度盘和载荷盘的实际转角速度。

２．２　弧面分度凸轮机构动力学方程的推导及线性化

拉格朗日方程式通过简单的形式推导出复杂的系

统动力学方程，方程组数与系统自由度数相同。第二

类拉格朗日通用方程式为：

ｄ
ｄｔ
Ｅｋ
ｑ( )
ｉ
－
Ｅｋ
ｑｉ
＋
Ｅｐ
ｑｉ
＋
Ｅｄ
ｑｉ
＝Ｆｉ。 （１８）

式中：Ｅｋ，Ｅｐ，Ｅｄ分别为系统的动能函数、势能函数和

耗散函数；ｑｉ，ｑｉ分别为系统的广义坐标和广义速度；

Ｆｉ为广义坐标对应的广义力。

对于分度盘理论转角 τ，弧面分度凸轮机构的运

动规律为τ（θ１），则有：

τ＝ｄτｄθ
＝τ（θ１）θ

·

１； （１９）

τ（θ１）＝
ｄτ
ｄθ１
。 （２０）

根据拉格朗日方程推导出的系统动力学微分方

程，由于模型中考虑轴的扭转弹性变形而出现非线性

项。为了便于求解计算，可将其做线性化处理［１１］。
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τ（θ１）≈τ（θ）＋τ（θ１－θ）。 （２１）

并将广义坐标θ１，θ２，θ３作变量代换：

ｑ１＝θ１－θ； （２２）

ｑ２＝θ２－τ（θ）； （２３）

ｑ３＝θ３－τ（θ）。 （２４）

式中：ｑ１为输入轴在凸轮处的弹性扭转角；ｑ２，ｑ３为输

出轴在分度盘、载荷盘处的弹性扭转角；将变量ｑ１，ｑ２，

ｑ３分别代入可以得到弧面分度凸轮机构动力学线性

微分方程组。

Ｊ１̈ｑ１＋Ｃθ１ｑ１－Ｋ１２ｑ２τ＋Ｋθ１ｑ１＝Ｊ１θ̈－Ｃｆ１θ
·
；

Ｊ２̈ｑ２－Ｃθ２ｑ３＋（Ｃθ２＋Ｃ１２＋Ｃｆ２）ｑ２＋

　　（Ｋθ２＋Ｋ１２）ｑ２－Ｋθ２ｑ３＝－Ｊ２̈τ－Ｃｆ２τ；

Ｊ３̈ｑ３＋Ｃθ３（ｑ３－ｑ２）＋Ｋθ２（ｑ３－ｑ２）＝－Ｊ３̈τ；

ｍ１̈ｘ１＋Ｋｘ１ｘ１＋Ｃｘ１ｘ１＝０；

ｍ１̈ｙ１＋Ｋｙ１ｙ１＋Ｃｙ１ｙ１＝０；

ｍ１̈ｚ１＋Ｋｙ１ｚ１＋Ｃｙ１ｚ１＝０；

ｍ２̈ｘ２＋Ｋ２２ｘ２＋Ｋ２３ｘ３＝０；

ｍ２̈ｙ２＋Ｋ２２ｙ２＋Ｋ３２ｙ３＝０；

ｍ３̈ｘ３＋Ｋ３３ｘ３＋Ｋ３２ｘ２＝０；

ｍ３̈ｙ３＋Ｋ３３ｙ３＋Ｋ３２ｙ２＝０；

（ｍ２＋ｍ３）̈ｚ２３＋Ｃｚ２３ｚ２３＋Ｋｚ２３ｚ２３＝０



























。

（２５）

式中：τ为分度盘转角速度；̈τ为分度盘转角加速度；

θ·，θ̈分别为输入轴理论角速度和角加速度。

３　转速划分及动力学响应
弧面分度凸轮机构动力学响应在计算过程中需要

的参数如下：

１）转动惯量

Ｊ１＝６．９９９６０００×１０
－２ｋｇ·ｍ２；

Ｊ２＝３．４７１１９３０×１０
－３ｋｇ·ｍ２；

Ｊ３＝５．９８５５８８１×１０
－２ｋｇ·ｍ２。

２）等效质量

ｍ１＝１８．９３３４８８４８ｋｇ；

ｍ２＝６．１２６７０８８２ｋｇ；

ｍ３＝６．５６９０３７００ｋｇ。

３）等效扭转刚度

Ｋθ１＝１．９４８７×１０
５Ｎ·ｍ·ｒａｄ－１；

Ｋθ２＝３．５０２１×１０
５Ｎ·ｍ·ｒａｄ－１。

４）轴向弯曲刚度

Ｋｙ１＝３．８８２１×１０
８Ｎ·ｍ；

Ｋｚ２３＝３．９７５２×１０
９Ｎ·ｍ。

５）横向弯曲刚度

Ｋｘ１＝Ｋｚ１＝３．１８５３×１０
８Ｎ·ｍ；

Ｋ２２＝２．９３１２×１０
９Ｎ·ｍ；

Ｋ３３＝６．３８８８×１０
７Ｎ·ｍ；

Ｋ２３＝Ｋ３２＝８．４６７９×１０
８Ｎ·ｍ。

６）凸轮与滚子等效刚度

Ｋ１２＝１．２３２９×１０
６Ｎ·ｍ。

威尔逊θ法是求解动力学问题的一种常用方法。

当θ≥１．３７时，威尔逊θ法是无条件稳定的，课题组将

θ设定为１．４０，应用 ＭＡＴＬＡＢ语言编程，对式（２５）所

建立的弧面分度凸轮１１自由度动力学微分方程进行

数值求解。

３．１　固有频率及转速划分

弧面分度凸轮机构的固有频率直接关系到机构振

动的特征。在不考虑阻尼的情况下，设各阶固有频率

为ωｉ，则机构的频率方程为：

｜Ｋ－ω２ｉＭ｜＝０。 （２６）

式中：Ｋ为机构的刚度矩阵；ωｉ为机构的固有频率；Ｍ

为机构的质量矩阵。

在弧面分度凸轮机构的运行过程中，机构的刚度

矩阵随着弧面凸轮转角位置变化而不断变化。根据已

得到的质量矩阵和刚度矩阵，利用 ＭＡＴＬＡＢ软件计算

得到弧面分度凸轮机构的各阶固有频率。弧面分度凸

轮机构前３阶固有频率变化曲线如图５所示。

·０４· 　 轻工机械　ＬｉｇｈｔＩｎｄｕｓｔｒｙＭａｃｈｉｎｅｒｙ ２０２２年第３期



图５　弧面分度凸轮机构前３阶

固有频率变化曲线

Ｆｉｇｕｒｅ５　Ｆｉｒｓｔｔｈｒｅｅｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｈａｎｇｅ

ｃｕｒｖｅｓｏｆａｒｃｓｕｒｆａｃｅｉｎｄｅｘｉｎｇｃａｍｍｅｃｈａｎｉｓｍ

从图５可以看出，弧面分度凸轮前３阶扭转振型

的固有频率与机构处在不同的工作位置有关。而后８

阶为横向振动和轴向振动对应的振型。一般来说，高

阶频率对系统动力学响应的影响很小，故在求解系统

的振动响应时，高阶频率对振动响应的影响可以忽略

不计。

从图５可以看出，弧面分度凸轮机构前３阶扭转

振型的频率受凸轮转角变化的影响比较大。图５（ａ）

所示为系统的１阶固有频率，其随着随凸轮转角的变

化而变化，其频率最低为１６３．９１Ｈｚ。

由机械动力学理论知识可知，弧面分度凸轮机构

的最小频率（一阶固有频率）对应的转速，为弧面分度

凸轮机构的１阶临界转速ｎ１。

ｎ１＝６０×１６３．９１＝９８３４．６０ｒ／ｍｉｎ。

当弧面分度凸轮机构转速与此转速相等或者接近

时，便会产生剧烈的振动。所以，在运行时要避开这一

转速。同时，可以计算出弧面分度凸轮机构低速和中

速的临界值ｎ２、中速和高速的临界值 ｎ３以及低速、中

速和高速分别对应的范围［１２］：

当λ＝１５时，

ｎ２＝ｎ１／λ＝９８３４．６０／１５＝６５５．６４ｒ／ｍｉｎ；

当λ＝６时，

ｎ３＝ｎ１／λ＝９８３４．６０／６＝１６３９．１０ｒ／ｍｉｎ。

λ为划分转速区间的系数。根据计算得出，当弧

面分度凸轮机构转速在０～６５５．６４ｒ／ｍｉｎ范围内，为

低速状态；当机构弧面分度凸轮机构转速在６５５．６４～

１６３９．１０ｒ／ｍｉｎ范围内，为中速状态；当弧面分度凸轮

机构转速大于１６３９．１０ｒ／ｍｉｎ，为高速状态。

３．２　动力学响应

弧面分度凸轮机构载荷盘角加速度是反映机构动

力学性能的一个重要指标。因此，在分析参数变化对

机构动力学响应的影响时，采用载荷盘角加速度随机

构参数的变化响应情况来描述机构动力学性能的变化

情况。

由上文对转速的划分，分别对低、中、高速状态下

载荷盘角加速度的响应进行分析。设定分度角为

４５°，动程角为３００°，输出轴直径为６０ｍｍ，研究输入轴

转速分别为低速、中速和高速状态下载荷盘角加速度

的响应。

从图６和图７中可以看出，载荷盘的角加速度响

应随着输入轴转速的增加呈逐渐上升的趋势。而且，

在不同的速度阶段，其增长的速度也有所不同。
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图６　不同输入轴转速下的载荷盘角加速度响应

Ｆｉｇｕｒｅ６　Ａｎｇｕｌａｒａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆ

ｌｏａｄｐｌａｔｅａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉｎｐｕｔｓｈａｆｔｓｐｅｅｄｓ

图７　输入轴转速与载荷盘角加速度

最大值间的变化趋势

Ｆｉｇｕｒｅ７　Ｃｈａｎｇｅｔｒｅｎｄｂｅｔｗｅｅｎｉｎｐｕｔｓｈａｆｔｓｐｅｅｄ

ａｎｄｍａｘｉｍｕｍａｎｇｕｌａｒａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｏｆｌｏａｄｐｌａｔｅ

在低速阶段，载荷盘角加速度的增加趋势比较平

缓，从３８．９ｒ／ｓ２到４２７．５ｒ／ｓ２；在中速阶段，角加速度

从４２７．５ｒ／ｓ２增加到２８５２．４ｒ／ｓ２，其趋势有明显的增

加；而在高速工况下，从２８５２．４ｒ／ｓ２增加到１１２５５．４

ｒ／ｓ２，其增加的趋势已经非常显著了。

４　结语
为对弧面分度凸轮机构进行动力学响应分析，课

题组采用集中质量法，建立了１１自由度的弧面分度凸

轮机构的动力学模型，推导机构的动力学微分方程组，

并以此求解机构的固有频率，根据固有频率划分转速

区间。课题组研究了输入轴转速分别为低速、中速和

高速状态下载荷盘角加速度的动力学响应，结果显示：

随着输入轴转速的不断提高，载荷盘的角加速度响应

的增长趋势趋于显著。本研究为弧面分度凸轮机构后

续动力学研究提供了参考。后续深入研究应考虑凸轮

本身的弹性变形、分度盘和载荷盘在惯性载荷下的弹

性变形对输出端动力学性能的影响。
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