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内圆磨床传动系统的动力特性分析
伍建国 孙庆鸿 毛海军 郁文凯 蔡 英

（东南大学机械工程系，南京 ２１００９６） （无锡机床股份有限公司，无锡 ２１４０６１）

摘 要 基于 Ｒｉｃｃａｔｉ传递矩阵法建立了内圆磨床传动系统的动力学模型．由模态柔度和弹性分布
率的计算，分析了原内圆磨床传动系统的动态特性，应用动柔度与模态柔度的关系，找出传动系统

的危险模态及其该模态上的薄弱环节，提出了结构修改方案，避免了参数调整的盲目性，并预测了

其动态性能，在内圆磨床传动系统设计中得到了有效的应用．
关键词 传动系统，动力特性，模态柔度，弹性分布率
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