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ｇｅａｒ ｕｎｄｅｒ ｔｒａｎｓｉｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ． Ｔｈｒｏｕｇｈ ｔｈｅ ｕｔｉｌｉｚａｔｉｏｎ
ｏｆ Ｆｉｎｉｔｅ Ｅｌｅｍｅｎｔ （ ＦＥ ） ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃ ｍｕｌｔｉ⁃ｂｏｄｙ
ａｎａｌｙｓｉｓ， Ｔａｒｉｑ ｅｔ ａｌ［７］ ｅｖａｌｕａｔｅｄ ａｎｄ ｃｏｍｐａｒｅｄ ｔｈｅ
ｋｉｎｅｍａｔｉｃｓ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｄｒｉｖｅ ａｎｄ ｉｔｓ ｉｎｖｏｌｕｔｅ ｔｅｅｔｈ， ｗｈｉｌｅ
ａｌｓｏ ｅｘａｍｉｎｅｄ ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｍｅｃｈａｎｉｓｍ． Ｘｕ ｅｔ ａｌ．［８］ ａｄｖａｎｃｅｄ ａ ｃｏｍｐｒｅｈｅｎｓｉｖｅ
ｄｙｎａｍｉｃ ａｎａｌｙｓｉｓ ａｐｐｒｏａｃｈ ｇｒｏｕｎｄｅｄ ｉｎ ｍｕｌｔｉ⁃ｂｏｄｙ
ｄｙｎａｍｉｃｓ ｔｈｅｏｒｙ ａｎｄ ｅｌａｓｔｉｃ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｈｅｏｒｙ， ｗｈｉｃｈ
ｃｏｕｌｄ ａｃｃｕｒａｔｅｌｙ ｐｒｅｄｉｃｔ ｔｈｅ ｍｅｓｈｉｎｇ ｑｕａｎｔｉｔｙ ｉｎ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ， ａｎｄ ｉｄｅｎｔｉｆｙ ｔｈｅ
ｃｏｎｔａｃｔ ｐｏｉｎｔ， ａｎｄ ｄｅｔｅｒｍｉｎｅ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｌｏａｄ． Ｂｙ
ｉｎｃｏｒｐｏｒａｔｉｎｇ Ｈｅｒｔｚ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｈｅｏｒｙ， ｂｅｎｄｉｎｇ ｍｏｍｅｎｔ
ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｅｑｕａｔｉｏｎ， ａｎｄ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｃｏｍｐａｔｉｂｉｌｉｔｙ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ， Ｚｈｏｕ ｅｔ ａｌ．［９］ ｄｅｖｅｌｏｐｅｄ ａ ｌｏａｄｅｄ ｔｏｏｔｈ
ｃｏｎｔａｃｔ ａｎａｌｙｓｉｓ ｍｏｄｅｌ ｆｏｒ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ｃｙｃｌｏｉｄ． Ｈｓｉｅｈ ｅｔ
ａｌ．［１０］ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｄ ｔｈｅ ｍｅｓｈｉｎｇ ｃｏｎｔａｃｔ ａｎｄ ｃｏｌｌｉｓｉｏｎ
ｄｙｎａｍｉｃ ｔｒａｉｔｓ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ
ａｎｄ ａｎａｌｙｚｅｄ ｔｈｅ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｏｆ ｃｒｕｃｉａｌ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ ｉｎ ｔｈｅ
ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ． Ｊｉａｎｇ ｅｔ ａｌ．［１１］ ｈａｖｅ ｉｎｔｒｏｄｕｃｅｄ ａ ｎｏｖｅｌ
ａｐｐｒｏａｃｈ ｔｈａｔ ｉｎｔｅｇｒａｔｅｓ ｃｏｎｆｏｒｍａｌ ｍａｐｐｉｎｇ ｏｆ
ｍｕｌｔｉｐｌｅ ｉｎｔｅｒｃｏｎｎｅｃｔｅｄ ｒｅｇｉｏｎｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｐｒｏｐｏｓｅｄ
ｇｌｏｂａｌ ｓｃａｌｅ ｆａｃｔｏｒ ｉｎ ｏｒｄｅｒ ｔｏ ｅｎｈａｎｃｅ ｔｈｅ ｐｒｅｃｉｓｉｏｎ ｏｆ
ｉｎｔｒｉｃａｔｅ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｓｈａｐｅｓ， ｓｕｃｈ ａｓ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒｓ，
ａｎｄ ｔｏ ｃｏｎｄｕｃｔ ａｎ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ
ｗｉｔｈｉｎ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒｓ． Ｌｉ ｅｔ ａｌ．［１２］ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ ａ
ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ
ｕｔｉｌｉｚｉｎｇ ｔｈｒｅｅ⁃ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｄｅｓｉｇｎ ｓｏｆｔｗａｒｅ ａｎｄ
ａｎａｌｙｚｅｄ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｌｏａｄ ａｎｄ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｄｕｒｉｎｇ
ｔｈｅ ｍｅｓｈｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ
ｔｈｒｏｕｇｈ ｔｈｅ ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ．
Ｔａｋｉｎｇ ｉｎｔｏ ａｃｃｏｕｎｔ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｃｒａｎｋ ｂｅａｒｉｎｇ，
ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｈｏｌｅ ｃｌｅａｒａｎｃｅ， ａｎｄ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ
ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ， Ｃｈａｎｇ ｅｔ ａｌ．［１３］ ａｎａｌｙｚｅｄ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ａｓｓｏｃｉａｔｅｄ ｃｏｎｔａｃｔ ｐａｉｒｓ ｉｎ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ． Ｗｕ ｅｔ ａｌ．［１４］ ｐｒｏｐｏｓｅｄ ａ ｎｏｖｅｌ
ａｐｐｒｏａｃｈ ｆｏｒ ｏｐｔｉｍｉｚｉｎｇ ｔｈｅ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ
ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｉｏｎ ｒｅｄｕｃｅｒ． Ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ
ｍｏｄｅｌ ｕｔｉｌｉｚｅｄ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍｉｚｅｄ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｔｏ ｃｏｎｓｉｄｅｒ
ｐｉｎｉｏｎ ｆｏｒｃｅ， ｂｅａｒｉｎｇ ｆｏｒｃｅ， ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｒａｔｉｏ， ａｎｄ
ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒ． Ｂａｓｅｄ ｏｎ ｎｏ⁃ｌｏａｄ Ｔｏｏｔｈ Ｃｏｎｔａｃｔ
Ａｎａｌｙｓｉｓ （ＴＣＡ） ａｎｄ ｎｏｎｌｉｎｅａｒ Ｈｅｒｔｚ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｈｅｏｒｙ，
Ｌｉ ｅｔ ａｌ．［１５ － １６］ ｐｒｏｐｏｓｅｄ ａ ｍｅｔｈｏｄ ｔｏ ｃａｌｃｕｌａｔｅ ｔｈｅ
ｍｅｓｈｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｐａｉｒｓ． Ｒｅｎ ｅｔ

ａｌ．［１７］ ｃｏｍｐｕｔｅｄ ｔｈｅ ｍｅｓｈｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ
ａｎｄ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｇｅａｒ， ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ
ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｔｅｅｔｈ ａｎｄ Ｈｅｒｔｚ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｈｅｏｒｙ． Ｔｈｅ
ａｆｏｒｅｍｅｎｔｉｏｎｅｄ ｓｔｕｄｉｅｓ ｈａｖｅ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ ａ ｃｒｕｃｉａｌ
ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｆｏｕｎｄａｔｉｏｎ ｆｏｒ ｅｘａｍｉｎｉｎｇ ｔｈｅ ｍｕｌｔｉ⁃ｔｏｏｔｈ
ｃｏｎｔａｃｔ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｍｅｃｈａｎｉｓｍｓ． Ｃｕｒｒｅｎｔ ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌｓ ａｎｄ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｔｅｅｔｈ ｐｒｉｍａｒｉｌｙ ｒｅｌｉｅｓ ｏｎ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ， ｗｉｔｈ ｆｅｗ
ｍｅｔｈｏｄｓ ａｖａｉｌａｂｌｅ ｔｏ ｍｅａｓｕｒｅ ｔｈｅ ｍｅｓｈｉｎｇ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｄｉｒｅｃｔｌｙ．

Ｔｈｉｓ ｐａｐｅｒ ｉｎｔｒｏｄｕｃｅｄ ａｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｍｅｔｈｏｄ ｆｏｒ
ｄｅｔｅｃｔｉｎｇ ｃｏｎｔａｃｔ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃ
ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ． Ａ ｆｏｒｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｍｏｄｅｌ ｆｏｒ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｗｈｅｅｌ ａｎｄ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｉｓ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ， ｕｓｉｎｇ ＭＡＴＬＡＢ ｔｏ
ｃａｌｃｕｌａｔｅ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｖａｒｉａｔｉｏｎｓ
ｆｏｒ ｅａｃｈ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ａｎｄ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ． Ｐｏｌｙｃａｒｂｏｎａｔｅ
ｗａｓ ｃｈｏｓｅｎ ａｓ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｍｅｄｉｕｍ ｄｕｅ ｔｏ ｉｔｓ
ｏｐｔｉｃａｌ ａｎｄ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ． Ｔｈｅ ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃ
ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｗａｓ ｅｍｐｌｏｙｅｄ ｔｏ ｄｅｄｕｃｅ ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ
ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｔｒｅｓｓ ａｎｄ ｄａｒｋ ｓｐｏｔ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ． Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ
ｒｅｖｅａｌ ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ａｔ ｖａｒｉｏｕｓ ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ ｏｎ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｗｈｅｅｌ， ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｇｅａｒ ｅｎｇａｇｅｍｅｎｔｓ， ａｎｄ ｔｈｅ
ｍｅｓｈｉｎｇ ｒａｎｇｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ．

１　 Ｔｅｓｔｉｎｇ Ｅｑｕｉｐｍｅｎｔ ａｎｄ Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ

１．１　 Ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ
　 　 Ｔｈｅ ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃ ｍｅｔｈｏｄ ｉｓ ａｎ ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ｔｅｃｈｎｉｑｕｅ
ｆｏｒ ｄｅｓｃｒｉｂｉｎｇ ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ａｎｄ ｓｔｒａｉｎ ｏｆ ｃｏｍｐｌｅｘ
ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｙｉｎｇ ｌｏａｄｓ． Ｉｔ ｉｓ
ｃｕｒｒｅｎｔｌｙ ｔｈｅ ｍｏｓｔ ｗｉｄｅｌｙ ｕｓｅｄ ｓｔｒｅｓｓ⁃ｓｔｒａｉｎ
ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ ｍｅｔｈｏｄ． Ｗｈｅｎ ｔｒａｎｓｐａｒｅｎｔ ｉｓｏｔｒｏｐｉｃ
ｍｅｄｉａ ａｒｅ ｓｕｂｊｅｃｔｅｄ ｔｏ ｅｘｔｅｒｎａｌ ｆｏｒｃｅｓ， ｔｈｅｉｒ ｒｅｆｒａｃｔｉｖｅ
ｉｎｄｅｘ ｃｈａｎｇｅｓ ｒｅｓｕｌｔ ｉｎ ｏｐｔｉｃａｌ ａｎｉｓｏｔｒｏｐｙ． Ｕｎｅｖｅｎ
ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｗｉｔｈｉｎ ｔｈｅ ｍｅｄｉｕｍ ｃａｕｓｅｓ
ｉｎｃｏｎｓｉｓｔｅｎｔ ｂｉｒｅｆｒｉｎｇｅｎｃｅ， ｌｅａｄｉｎｇ ｔｏ ｖａｒｙｉｎｇ ｐｈａｓｅ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅｓ ｉｎ ｌｉｇｈｔ ｗａｖｅｓ ｐａｓｓｉｎｇ ｔｈｒｏｕｇｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｌｏｃａｔｉｏｎｓ． Ｌｉｇｈｔ ｓｏｕｒｃｅｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅｓｅ ｄｉｆｆｅｒｉｎｇ ｐｈａｓｅ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅｓ ｄｉｓｐｌａｙ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｌｏｒｓ．

Ｉｎ ｔｈｅ ｃｏｎｔｅｘｔ ｏｆ ａ ｐｏｌａｒｉｚｅｄ ｌｉｇｈｔ ｆｉｅｌｄ， ｔｈｅ
ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ ｍｏｄｅｌ ｕｎｄｅｒ ｌｏａｄ ｅｘｈｉｂｉｔｓ
ｂｉｒｅｆｒｉｎｇｅｎｃｅ， ｎｅｃｅｓｓｉｔａｔｉｎｇ ｔｈｅ ｕｓｅ ｏｆ ａｎ ｉｓｏｔｒｏｐｉｃ
ｍａｔｅｒｉａｌ． Ｃｏｎｓｅｑｕｅｎｔｌｙ， ｐｏｌｙｃａｒｂｏｎａｔｅ ｉｓ ｓｅｌｅｃｔｅｄ ａｓ
ｔｈｅ ｍａｔｅｒｉａｌ ｆｏｒ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ
ｍｏｄｅｌ． Ａｓ ｉｌｌｕｓｔｒａｔｅｄ ｉｎ Ｆｉｇ． １， ｎａｔｕｒａｌ ｌｉｇｈｔ ｐａｓｓｉｎｇ
ｔｈｒｏｕｇｈ ｔｈｅ ｐｏｌａｒｉｚｅｒ ａｎｄ １ ／ ４ ｗａｖｅ ｐｌａｔｅ ｇｅｎｅｒａｔｅｓ
ｐｌａｎｅ ｐｏｌａｒｉｚｅｄ ｌｉｇｈｔ． Ｗｈｅｎ ｔｈｉｓ ｐｌａｎｅ ｐｏｌａｒｉｚｅｄ ｌｉｇｈｔ
ｉｓ ｖｅｒｔｉｃａｌｌｙ ｉｎｃｉｄｅｎｔ ｕｐｏｎ ａ ｌｏａｄｅｄ ｐｌａｎｅ ｍｏｄｅｌ， ｔｈｅ

·２·



Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

ｔｗｏ ｐｒｉｎｃｉｐａｌ ｓｔｒｅｓｓｅｓ， σ１ ａｎｄ σ２ ， ａｔ ａ ｓｐｅｃｉｆｉｃ ｐｏｉｎｔ
ｏｎ ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ ａｒｅ ｒｅｓｏｌｖｅｄ ｉｎｔｏ ｔｗｏ ｐｌａｎｅ ｐｏｌａｒｉｚｅｄ
ｌｉｇｈｔｓ ｗｉｔｈ ｄｉｓｔｉｎｃｔ ｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓ． Ｔｈｅｓｅ ｔｗｏ ｄｉｓｔｉｎｃｔ ｐｌａｎｅ
ｐｏｌａｒｉｚｅｄ ｌｉｇｈｔｓ ｇｅｎｅｒａｔｅ ａ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｏｐｔｉｃａｌ ｐａｔｈ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ Δ ． Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｓｕｍ ｏｆ ｔｈｅ
ｐｒｉｎｃｉｐａｌ ｓｔｒｅｓｓｅｓ ａｎｄ ｔｈｅ ｏｐｔｉｃａｌ ｐａｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ Δ ｉｓ
ｏｕｔｌｉｎｅｄ ａｓ ｉｎ Ｅｑ．（１） ．

σ１ － σ２ ＝ Δ
δ ｃ１ － ｃ２( )

＝ ｆ
δ
Ｎ （１）

ｗｈｅｒｅ Ｎ ＝ Δ ／ λ ｉｓ ｔｈｅ ｉｓｏｍｅｔｒｉｃ ｆｒｉｎｇｅ ｓｅｒｉｅｓ，
ｆ ＝ λ ／ ｃ１ － ｃ２ ｉｓ ｔｈｅ ｆｒｉｎｇｅ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ
ｍａｔｅｒｉａｌ， δ ｉｓ ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ， λ ｉｓ ｔｈｅ ｌｉｇｈｔ
ｓｏｕｒｃｅ ｗａｖｅｌｅｎｇｔｈ， （ｃ１ － ｃ２） ｉｓ ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｏｐｔｉｃａｌ
ｃｏｎｓｔａｎｔ．

ｆ ＝ ８Ｐ
π·Ｄ·Ｎ

（２）

ｗｈｅｒｅ Ｄ ｉｓ ｔｈｅ ｄｉｓｃ ｄｉａｍｅｔｅｒ， Ｐ ｉｓ ｔｈｅ ｅｘｔｅｒｎａｌ ｌｏａｄ．

Ｆｉｇ．１　 Ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ

１．２　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｐｌａｔｆｏｒｍ
　 　 Ｔｏ ｄｅｔｅｃｔ ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅｓ ｉｎ ｃｏｎｔａｃｔ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ
ｂｅｔｗｅｅｎ ａ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ａｎｄ ａ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｄｕｒｉｎｇ
ｍｏｖｅｍｅｎｔ， ｔｈｉｓ ｓｔｕｄｙ ｐｒｏｐｏｓｅｄ ａｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ
ｍｅｔｈｏｄ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ． Ａｓ ｓｈｏｗｎ
ｉｎ Ｆｉｇ．２， ａｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｐｌａｔｆｏｒｍ ｉｓ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ ｔｏ
ａｎａｌｙｚｅ ｔｈｅｓｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ． Ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｉｓ ｒｏｔａｔｅｄ ｂｙ ａｎ ｅｌｅｃｔｒｉｃ ｍｏｔｏｒ．
Ｔｈｅ ｏｐｔｉｃａｌ ｐｈｅｎｏｍｅｎｏｎ ｒｅｓｕｌｔｉｎｇ ｆｒｏｍ ｔｈｅ
ｂｉｒｅｆｒｉｎｇｅｎｃｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒｓ ａｎｄ
ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ ｉｓ ｏｂｓｅｒｖｅｄ ｔｈｒｏｕｇｈ ｔｗｏ ｐｏｌａｒｉｚｅｒｓ．
Ｔｈｉｓ ｐｈｅｎｏｍｅｎｏｎ ｉｓ ｃａｐｔｕｒｅｄ ｂｙ ａ ｃａｍｅｒａ ｓｉｔｕａｔｅｄ ｏｎ
ｔｈｅ ｒｉｇｈｔ ｓｉｄｅ ｏｆ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｐｌａｔｆｏｒｍ． Ｔｈｅ
ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｓｈｏｕｌｄ ｂｅ ｃｏｎｄｕｃｔｅｄ ｉｎ ａ
ｌｏｗ⁃ｌｉｇｈｔ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ， ｕｓｉｎｇ ｗｈｉｔｅ ｌｉｇｈｔ ａｎｄ
ｍｏｎｏｃｈｒｏｍａｔｉｃ ｌｉｇｈｔ ａｓ ｓｏｕｒｃｅｓ． Ｔｈｅ ｃａｍｅｒａ ｃａｐｔｕｒｅｓ
ｔｈｅ ｂｉｒｅｆｒｉｎｇｅｎｔ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｍｏｄｅｌ
ｄｒｉｖｅｎ ｂｙ ｔｈｅ ｍｏｔｏｒ．

Ｆｉｇ．２　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｐｌａｔｆｏｒｍ

２　 Ｍａｔｈｅｍａｔｉｃａｌ Ｍｏｄｅｌ ｏｆ Ｃｙｃｌｏｉｄ Ｐｉｎｗｈｅｅｌ
Ｍｅｃｈａｎｉｓｍ

２．１　 Ｃｙｃｌｏｉｄ Ｐｉｎｗｈｅｅｌ Ｃｏｎｔｏｕｒ Ｅｑｕａｔｉｏｎ
　 　 Ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｉｓ
ｃｏｍｐｏｓｅｄ ｏｆ ａ ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ， ａ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ， ａｎｄ
ａ ｃｒａｎｋ． Ｄｕｅ ｔｏ ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇ ａｎｄ ｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ ｅｒｒｏｒｓ，
ａｓ ｗｅｌｌ ａｓ ａｓｓｅｍｂｌｙ ｅｒｒｏｒｓ， ｔｈｅｒｅ ｍａｙ ｂｅ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ
ｉｎ ｔｈｅ ｍｏｔｉｏｎ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｕｎｄｅｒ ｎｏ⁃ｌｏａｄ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ［ １８ ］ ．
Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌｌｙ， ｔｈｅｒｅ ｓｈｏｕｌｄ ｂｅ ｎｏ ｇａｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ
ｓｔａｎｄａｒｄ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｔｅｅｔｈ ａｎｄ ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ．
Ｈｏｗｅｖｅｒ， ｔｏ ｅｎｓｕｒｅ ｔｈｅ ｎｏｒｍａｌ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ， ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ
ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｍｕｓｔ ｂｅ ｍｏｄｉｆｉｅｄ［１９ － ２０］ ．

Ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｓｙｓｔｅｍ ＯＰ ＸＰ ＹＰ ， ｔｈｅ
ｆｉｘｅｄ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｓｙｓｔｅｍ ＯＰＸＹ ， ａｎｄ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ
ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｓｙｓｔｅｍ Ｏｃ Ｘｃ Ｙｃ ａｒｅ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ ａｓ ｉｌｌｕｓｔｒａｔｅｄ
ｉｎ Ｆｉｇ． ３， ａｄｈｅｒｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｒｉｇｈｔ⁃ｈａｎｄ ｒｕｌｅ． Ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｉｓ ｇｅｎｅｒａｔｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ｎｅｅｄｌｅ
ｗｈｅｅｌ ｒｏｌｌｉｎｇ ｏｎ ｔｈｅ ｐｉｔｃｈ ｃｉｒｃｌｅ． Ｔｈｅ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ
ｅｑｕａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ ｉｓ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

Ｒ′ｐ ＝
ｒｒｐｃｏｓθ

ｒｒｐｓｉｎθ ＋ ｒｐ
１

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

（３）

ｗｈｅｒｅ ｒｐ ｉｓ ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｉｒｃｌｅ ｒａｄｉｕｓ
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

（ｍｍ）， θ ｉｓ ｔｈｅ ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ ｒｏｌｌｉｎｇ ａｎｇｌｅ （°） ， ｒｒｐ ｉｓ
ｔｈｅ ｗｈｅｅｌ ｒａｄｉｕｓ （ｍｍ） ．

Ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｅｑｕａｔｉｏｎ ｉｓ
ｄｅｒｉｖｅｄ ｔｈｒｏｕｇｈ ａ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｓｙｓｔｅｍ ｔｒａｎｓｆｏｒｍａｔｉｏｎ，
ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｃｈａｎｇｅ ｍａｔｒｉｘ ｏｕｔｌｉｎｅｄ ａｓ ｉｎ
Ｅｑ．（４） ．

Ｍｐｃ ＝

ｃｏｓφ ｓｉｎφ － ｅｓｉｎ
Ｚｐφ

Ｚｐ － Ｚｃ

æ

è
ç

ö

ø
÷

－ ｓｉｎφ ｃｏｓφ － ｅｃｏｓ
Ｚｐφ

Ｚｐ － Ｚｃ

æ

è
ç

ö

ø
÷

０ ０ １

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
úú

（４）

ｗｈｅｒｅ ｅ ｉｓ ｔｈｅ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ （ｍｍ）， ｔｈｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｅ
ｒｅｐｒｅｓｅｎｔｓ ｔｈｅ ｄｉｓｔａｎｃｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｃｅｎｔｅｒ ｏｆ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ａｎｄ ｔｈｅ ｃｅｎｔｅｒ ｏｆ ｔｈｅ ｐｉｎ ｗｈｅｅｌ． φ ｉｓ
ｔｈｅ ａｎｇｌｅ ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｏｉｎｔ ｏｆ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｔｅｅｔｈ （°） ， Ｚｐ ａｎｄ Ｚｃ ｉｓ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ
ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ ａｎｄ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｔｅｅｔｈ． Ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ

ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒｔｅｅｔｈ ｄｏｅｓ ｎｏｔ ｅｑｕａｔｅ ｔｏ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ
ｏｆ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ （Ｚｐ ＞ Ｚｃ）， ｗｉｔｈ ａ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ １
ｂｅｉｎｇ ｔｈｅ ｍｏｓｔ ｃｏｍｍｏｎｌｙ ｅｍｐｌｏｙｅｄ ｖａｌｕｅ （Ｚｐ － Ｚｃ ＝
１） ．

Ｆｉｇ．３　 Ｃｙｃｌｏｉｄ ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｄｉａｇｒａｍ

　 　 Ｂｙ ｅｍｐｌｏｙｉｎｇ ｍａｔｒｉｘ ｏｐｅｒａｔｉｏｎｓ， ｔｈｅ ｐｒｏｆｉｌｅ
ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｄｉｆｉｅｄ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｃａｎ ｂｅ ｄｅｒｉｖｅｄ ａｓ
ｉｎ Ｅｑ．（５） ．

　 Ｒｃ ＝
（ｒｐ ＋ Δｒｐ）ｓｉｎφ － ｅｓｉｎ（Ｚｐφ） ＋ （ｒｒｐ ＋ Δｒｒｐ）（λｓｉｎ（Ｚｐφ） － ｓｉｎφ）Ｓ

（ｒｐ ＋ Δｒｐ）ｃｏｓφ － ｅｃｏｓ（Ｚｐφ） － （ｒｒｐ ＋ Δｒｒｐ）（ － λｃｏｓ（Ｚｐφ） ＋ ｃｏｓφ）Ｓ
１

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

（５）

ｗｈｅｒｅ Δｒｐ ｉｓ ｔｈｅ ｍｏｖｅｄ ｄｉｓｔａｎｃｅ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ （ｍｍ），
Δｒｒｐ ｉｓ ｔｈｅ ｅｑｕｉｄｉｓｔａｎｃｅ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ （ ｍｍ）， λ ＝
ｅ Ｚ１ ／ （ ｒｐ ＋ Δ ｒｐ） ｉｓ ｔｈｅ ｃｕｒｔａｔｅ ｒａｔｉｏ， Ｓ ＝ （１ ＋ ｋ２ －

２ｋｃｏｓ（Ｚｃφ）
－ １

２ ．
Ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｍｅｔｈｏｄｓ ｆｏｒ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌｓ ｃａｎ ｂｅ

ｏｂｔａｉｎｅｄ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｖａｒｙｉｎｇ ｓｉｚｅｓ ｏｆ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ，

ｓｕｃｈ ａｓ Δ ｒｐ ａｎｄ Δ ｒｒｐ ． Ｔｏ ｄａｔｅ， ｔｈｅ ｍｏｓｔ ｅｘｔｅｎｓｉｖｅｌｙ
ｅｍｐｌｏｙｅｄ ａｐｐｒｏａｃｈ ｉｓ ｔｈｅ ｎｅｇａｔｉｖｅ ｅｑｕｉｄｉｓｔａｎｔ⁃ｓｈｉｆｔ
ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ．

Ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｒｅｃｅｎｔ ｆｉｎｄｉｎｇｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｒｅｓｅａｒｃｈ， ｔｈｅ ｐｒｅｖａｌｅｎｔ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｓｓｏｃｉａｔｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ａｒｅ ｅｎｕｍｅｒａｔｅｄ ａｓ ｉｎ Ｔａｂｌｅ １．

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｏｍｍｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ
Ｒａｄｉｕｓ ｏｆ ｔｈｅ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ
ｃｉｒｃｌｅ ｏｆ ｔｈｅ
ｂａｌａｎｃｅ ｗｈｅｅｌ
ｒｐ （ｍｍ）

Ｎｅｅｄｌｅ Ｗｈｅｅｌ
Ｒａｄｉｕｓ
ｒｒｐ

（ｍｍ）

Ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ
ｒａｄｉｕｓ Δ ｒｐ

（ｍｍ）

Ｓｈｉｆｔ ｔｒｉｍｍｉｎｇ
ａｍｏｕｎｔ Δ ｒｒｐ

（ｍｍ）

Ｅｑｕｉｄｉｓｔａｎｔ
ｔｒｉｍｍｉｎｇ

ｑｕａｎｔｉｔｙ Ｚｐ

Ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ
ｃｙｃｌｏｉｄ ｔｅｅｔｈ Ｚｃ

Ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ
ｅ （ｍｍ）

Ｒａｔｅｄ ｉｎｐｕｔ
ｌｏａｄ

（Ｎ·ｍｍ）

Ｒａｔｅｄ ｓｐｅｅｄ
ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ

ｗｈｅｅｌ
（ ｒ ／ ｍｉｎ）

５２ ２ ０．０１５ ０．００５ ３９ ４０ ０．９ １６７ １５

２．２　 Ｈｅｒｔｚ Ｃｏｎｔａｃｔ Ｔｈｅｏｒｙ
　 　 Ｈｅｒｔｚ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｈｅｏｒｙ ｉｓ ａ ｐｒｅｖａｌｅｎｔ ａｐｐｒｏａｃｈ ｔｏ
ｅｓｔａｂｌｉｓｈ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ．
Ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｉｓ ｆｏｕｎｄａｔｉｏｎ， ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｒｅｄｕｃｅｒ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｎ ｍｅｓｈｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃａｎ ｂｅ ｆｕｒｔｈｅｒ ｄｅｌｖｅｄ
ｉｎｔｏ． Ａｓ ｉｌｌｕｓｔｒａｔｅｄ ｉｎ Ｆｉｇ． ４， ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ
ｃｏｎｔａｃｔ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ａｎｄ ｔｈｅ ｎｅｅｄｌｅ
ｗｈｅｅｌ， ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ｃｏｎｔｏｕｒ ｃａｎ ｂｅ ｃｏｎｓｉｄｅｒｅｄ
ａｓ ａ ｃｙｌｉｎｄｅｒ． Ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ Ｈｅｒｔｚ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｈｅｏｒｙ，
ｔｈｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ａｒｅａ ａｎｄ ｔｈｅ ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｆｏｒｍｕｌａ
ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ ｏｆ ｔｈｅ ｄｏｕｂｌｅ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｃａｎ ｂｅ ｄｅｒｉｖｅｄ．

ｂ ＝
　 ４Ｆρ
πＢ Ｅ∗ （６）

δ ＝ Ｆ
πＢ

１ － ν２１
Ｅ１

ｌｎ
４ρ１
ｂ

－ １
２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

１ － ν２２
Ｅ２

ｌｎ
４ρ２
ｂ

－ １
２

æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú （７）

ｗｈｅｒｅ Ｅ１ ， Ｅ２ ａｎｄ ｖ１ ， ｖ２ ａｒｅ ｔｈｅ ｅｌａｓｔｉｃ ｍｏｄｕｌｕｓ ａｎｄ
Ｐｏｉｓｓｏｎ ｒａｔｉｏ， Ｅ∗ ａｎｄ ρ ａｒｅ ｔｈｅ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｅｌａｓｔｉｃ
ｍｏｄｕｌｕｓ ａｎｄ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｒａｄｉｕｓ ｏｆ ｃｕｒｖａｔｕｒｅ （ｍｍ）， Ｂ
ｉｓ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄ ｗｈｅｅｌ ｈｅｉｇｈｔ （ｍｍ）， Ｆ ｉｓ ｔｈｅ ｅｘｔｅｒｎａｌ
ｌｏａｄ （Ｎ） ， ρ１ ａｎｄ ρ２ ｉｓ ｔｈｅ ｒａｄｉｕｓ ｏｆ ｃｕｒｖａｔｕｒｅ ｏｆ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｔｅｅｔｈ ａｎｄ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ （１ ／ ｍｍ） ．

１
Ｅ∗

＝
（１ － ν２

１）
Ｅ１

＋
（１ － ν２

２）
Ｅ２

ρ ＝
Ｒ１Ｒ２

Ｒ１± Ｒ２

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

（８）

·４·



Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

Ｆｉｇ．４　 Ｈｅｒｔｚ ｃｏｎｔａｃｔ ｍｏｄｅｌ

　 　 Ｉｎ ｔｈｅ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｂｅｔｗｅｅｎ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ
ｔｅｅｔｈ ａｎｄ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ， ｂｅｃａｕｓｅ ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ
ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ ｓｉｚｅ ａｎｄ ｅｌａｓｔｉｃ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ａｒｅ ｖｅｒｙ
ｓｍａｌｌ， ａｎｄ ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｃｕｒｖａｔｕｒｅ ｉｓ ｑｕｉｔｅ ｌｉｍｉｔｅｄ， ｉｔ
ｃａｎ ｂｅ ａｓｓｕｍｅｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｒａｄｉｕｓ ｏｆ ｃｕｒｖａｔｕｒｅ ｒｅｍａｉｎｓ
ｕｎｃｈａｎｇｅｄ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｏｃｅｓｓ． Ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ
Ｈｅｒｔｚ􀆳ｓ ｔｈｅｏｒｅｍ， ｗｅ ｃａｎ ｓｏｌｖｅ ｔｈｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ
ｏｆ ｔｈｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ δｉ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｔｅｅｔｈ ａｎｄ ｎｅｅｄｌｅ
ｔｅｅｔｈ．

δｉ ＝
ｓｉｎ φｉ

　
１ ＋ ｋ２ － ２ｋｃｏｓ φｉ

δｎｍａｘ （９）

ｗｈｅｒｅ φｉ ｉｓ ｔｈｅ Ｙ１ ａｘｉｓ ｒｏｔａｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｗｈｅｅｌ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｔｏ ｔｈｅ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｓｙｓｔｅｍ Ｏ１ Ｘ１ Ｙ１ ， δｎｍａｘ

ｉｓ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ．
２．３　 Ｌｏａｄ⁃Ｂｅａｒｉｎｇ Ｃｏｎｔａｃｔ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ

Ｃｙｃｌｏｉｄａｌ Ｎｅｅｄｌｅ Ｗｈｅｅｌ
　 　 Ｔｈｅ ｔｏｒｑｕｅ ｔｈａｔ ｐｒｏｐｅｌｓ ｔｈｅ ｍｏｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｉｓ ｔｒａｎｓｆｅｒｒｅｄ ｔｏ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｖｉａ ｔｈｅ ｃｒａｎｋ ｂｅａｒｉｎｇ． Ａ ｐｏｒｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ
ｔｏｒｑｕｅ ｆａｃｉｌｉｔａｔｅｓ ｔｈｅ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ，
ｗｈｉｌｅ ｔｈｅ ｒｅｍａｉｎｄｅｒ ｏｆ ｔｈｅ ｔｏｒｑｕｅ ｉｓ ｔｒａｎｓｆｏｒｍｅｄ ｉｎｔｏ
ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｅｎｇａｇｅｍｅｎｔ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ａｎｄ ｔｈｅ ｎｅｅｄｌｅ ｔｏｏｔｈ． Ｂａｓｅｄ
ｏｎ ｔｈｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ａｎｄ ｔｈｅ ｉｎｐｕｔ
ｔｏｒｑｕｅ， ｔｈｅ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｅｑｕａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｔｏｒｑｕｅ
ｃａｎ ｂｅ ｄｅｒｉｖｅｄ ａｓ Ｅｑ．（１０） ．

Ｔ ＝ ∑Ｆｃｉ ｌｉ
Ｆｃｉ ＝ Ｋ ｉδｉ{ （１０）

ｗｈｅｒｅ Ｆｃｉ ｉｓ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｆｏｒｃｅ ｏｎ ｃｙｃｌｏｉｄ ｗｈｅｅｌ （Ｎ） ， Ｔ
ｉｓ ｔｈｅ ｉｎｐｕｔ ｔｏｒｑｕｅ ａｐｐｌｉｅｄ ｔｏ ａ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｍｅｃｈａｎｉｓｍ （Ｎ·ｍｍ）， ｌｉ ｉｓ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｆｏｒｃｅ ａｒｍ
（ｍｍ） ．

Ｌｅｔ （ｘｃ， ｙｃ） ｄｅｎｏｔｅ ｔｈｅ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｉｔｉａｌ
ｃｏｎｔａｃｔ ｐｏｉｎｔ， （ｘｚ，ｙｚ） ｒｅｐｒｅｓｅｎｔ ｔｈｅ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ ｏｆ ｔｈｅ
ｉｎｉｔｉａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｏｉｎｔ ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｃｅｎｔｅｒ ｏｆ ｔｈｅ

ｐｉｎｗｈｅｅｌ， ａｎｄ βｃ ｄｅｎｏｔｅ ｔｈｅ ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｃｏｒｒｅｃｔｉｏｎ
ａｎｇｌｅ．

Ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ􀆳ｓ ｉｎｉｔｉａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｆｏｒｃｅ ａｒｍ
ｐｒｏｆｉｌｅ ｅｘｈｉｂｉｔｓ ｉｎ Ｅｑ．（１１） ．

ｌｉ ＝

（ｙｃ － ｙｚ）（ｅ ＋ △ｅ）ｓｉｎ（βｃ） ＋ （ｘｚ － ｘｃ）
（ｅ ＋ △ｅ）ｃｏｓ（βｃ） ＋ ｙｚ ｘｃ － ｙｃ ｘｚ

　
（ｙｃ － ｙｚ） ２ ＋ （ｘｚ － ｘｃ） ２

（１１）

Ｔｈｅ ｉｎｉｔｉａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｏｆｉｌｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ
ｅｘｐｅｒｉｅｎｃｅｓ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｄｕｅ ｔｏ ａｐｐｌｉｅｄ ｆｏｒｃｅ． Ｔｈｉｓ
ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｓｅｒｖｅｓ ｔｏ ｍｉｔｉｇａｔｅ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒ⁃ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ
ｇａｐ． Ｕｐｏｎ ｅｌｉｍｉｎａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｐｒｏｆｉｌｅ ｇａｐ， ｔｈｅ
ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｕｎｄｅｒｇｏｅｓ ｃｏｎｔａｃｔ
ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ． Ｉｔ ｉｓ ｃｒｕｃｉａｌ ｔｏ ｎｏｔｅ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｏｔｈｅｒ ｃｏｎｔａｃｔ
ｐｒｏｆｉｌｅｓ ｓｈｏｕｌｄ ｂｅ ａｒｒａｙｅｄ ｏｎ ｅｉｔｈｅｒ ｓｉｄｅ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｉｔｉａｌ
ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｏｆｉｌｅ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔｓ ｂｅｉｎｇ
ｃｏｎｔｉｎｇｅｎｔ ｏｎ ｔｈｅ ｉｎｐｕｔ ｔｏｒｑｕｅ．

Ｔｈｅ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅｃｏｎｄ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｏｉｎｔ （ｘｃ１，
ｙｃ１） ， ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｃｅｎｔｅｒ ｏｆ ｔｈｅ ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ，
ａｒｅ ｄｅｎｏｔｅｄ ａｓ （ ｘｚ１， ｙｚ１） ． Ｌｅｔ βｃ ｒｅｐｒｅｓｅｎｔ ｔｈｅ
ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｃｏｒｒｅｃｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ， ａｎｄ δ０ ｄｅｎｏｔｅ ｔｈｅ
ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｏｉｎｔ． Ｔｈｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ
ｔｈｅ ｓｅｃｏｎｄ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｏｉｎｔ ａｎｄ ｔｈｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ
ｃｏｎｔａｃｔ ｐｏｉｎｔ ａｒｅ ｉｄｅｎｔｉｃａｌ， ａｓ ｉｓ ｔｈｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ
ｐｏｉｎｔ Ｐ ． Ｔｈｅ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ ｏｆ ｔｈｅ Ｐ ｐｏｉｎｔ ａｒｅ ａｓ Ｅｑ．（１２）．

ｘｐ ＝
ｙｃ ｘｐ － ｙｐ ｘｃ

ｘｐ － ｘｃ ＋ （ｙｃ － ｙｐ）ｔａｎ βｃ
ｔａｎ βｃ

ｙｐ ＝
ｙｃ ｘｐ － ｙｐ ｘｃ

ｘｐ － ｘｃ － （ｙｃ － ｙｐ）ｔａｎ βｃ

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

（１２）

Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ａｒｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅｃｏｎｄａｒｙ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｏｏｔｈ
ｐｒｏｆｉｌｅ ｗｉｔｈｉｎ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｉｓ Ｅｑ．
（１３） ．

ｌｉ ＝

（ｙｐ － ｙｚ１）（ｅ ＋ △ｅ）ｓｉｎ（βｃ） ＋ （ｘｚ１ － ｘｐ）
（ｅ ＋ △ｅ）ｃｏｓ（βｃ） ＋ ｙｚ１ ｘｐ － ｙｐ ｘｚ１

　
（ｙｐ － ｙｚ１）２ ＋ （ｘｚ１ － ｘｐ）２

（１３）

Ｔｈｅ ｎｏｎｌｉｎｅａｒｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ􀆳ｓ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
ｉｓ ａｔｔｒｉｂｕｔｅｄ ｔｏ ｉｔｓ ｍａｔｅｒｉａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ａｎｄ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ
ｃｏｎｆｉｇｕｒａｔｉｏｎ． Ｃｏｎｓｅｑｕｅｎｔｌｙ， ａｌｔｅｒｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ， ｓｕｃｈ
ａｓ ｔｈｅ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ａｍｏｕｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ，
ｗｉｌｌ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｉｔｓ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ． Ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｄｅｆｉｎｉｔｉｏｎ
ｏｆ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ， ｔｈｅ ｆｏｒｍｕｌａ ｆｏｒ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ􀆳ｓ
ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ Ｋ ｃａｎ ｂｅ ｄｅｒｉｖｅｄ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

　 Ｋ ｉ ＝
Ｆ
δ

＝

　 πｌ
１ － ν２１
Ｅ１

ｌｎ
４Ｒ１

ｂ
－ １

２
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

１ － ν２２
Ｅ２

ｌｎ
４Ｒ２

ｂ
－ １

２
æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

（１４）

Ｔｈｅ ｍａｔｅｒｉａｌｓ ｅｍｐｌｏｙｅｄ ｉｎ ｔｈｅ ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ
·５·



Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｆｏｒ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒｓ ａｎｄ ｎｅｅｄｌｅ ｔｅｅｔｈ ｄｉｆｆｅｒ
ｆｒｏｍ ｔｈｏｓｅ ｕｓｅｄ ｉｎ ｐｒａｃｔｉｃａｌ ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎｓ， ｒｅｓｕｌｔｉｎｇ ｉｎ
ｄｉｓｔｉｎｃｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ． Ｉｎ
ｏｒｄｅｒ ｔｏ ｆａｃｉｌｉｔａｔｅ ａ ｍｏｒｅ ｃｏｍｐｒｅｈｅｎｓｉｖｅ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ
ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｔｉｏｎ ｂｅｈａｖｉｏｒ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ
ｍｅｃｈａｎｉｓｍｓ， ｔｈｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｂｏｔｈ
ｐｒａｃｔｉｃａｌ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｍａｔｅｒｉａｌｓ ａｒｅ ｓｔａｎｄａｒｄｉｚｅｄ．

δｇｓ ＝
Ｆｓ

Ｋｓ

＝
Ｆｇ

Ｋｇ
（１５）

ｗｈｅｒｅ δｇｓ ｉｓ ｔｈｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ａｎｄ
ｎｅｅｄｌｅ ｔｏｏｔｈ， Ｆｓ ａｎｄ Ｆｇ ａｒｅ ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ
ａｎｄ ｎｅｅｄｌｅ ｔｏｏｔｈ ｕｎｄｅｒ ａｃｔｕａｌ ａｎｄ ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ
ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ， Ｋｓ ａｎｄ Ｋｇ ａｒｅ ｔｈｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ａｎｄ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ｕｎｄｅｒ ａｃｔｕａｌ ａｎｄ
ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ．
２．４　 Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｆｏｒｃｅ Ｒａｎｇｅ ｏｆ Ｃｙｃｌｏｉｄ Ｐｉｎｗｈｅｅｌ
　 　 Ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｆａｃｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ａｎｄ ｔｈｅ
ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ ｉｓ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｚｅｄ ｂｙ ｌｉｎｅ ｃｏｎｔａｃｔ， ｒｅｓｕｌｔｉｎｇ
ｉｎ ａ ｔｈｒｅｅ⁃ｗａｙ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ ｓｔｒｅｓｓ ｓｔａｔｅ． Ｅｍｐｌｏｙｉｎｇ ｔｈｅ
ｔｈｉｒｄ ａｎｄ ｆｏｕｒｔｈ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｔｈｅｏｒｉｅｓ， ｗｅ ｃａｎ ｄｅｔｅｒｍｉｎｅ
ｔｈｅ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｓｔａｔｅ ｖａｌｕｅｓ ｉｎｄｉｖｉｄｕａｌｌｙ． Ｂａｓｅｄ ｏｎ
ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｌｉｎｅ ｃｏｎｔａｃｔ，
ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｉｎｔｅｎｓｉｔｙ ａｔ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｃｅｎｔｅｒ ｐｏｉｎｔ ｃａｎ ｂｅ
ｄｅｒｉｖｅｄ ｕｔｉｌｉｚｉｎｇ ｔｈｅ ｆｏｕｒｔｈ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｔｈｅｏｒｙ：

σｃ１ ＝ － ０．５ ｑｍａｘ

σｃ２ ＝ σｃ３ ＝ － ｑｍａｘ
{ （１６）

Ｔｈｅ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｉｓ σｅｑ ｃａｎ ｂｅ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ
ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｆｏｌｌｏｗｉｎｇ ｆｏｒｍｕｌａ．

σｅｑ ＝
　 １

２
（σｃ１ －σｃ２）２ ＋ （σｃ２ －σｃ３）２ ＋ （σｃ３ －σｃ１）２[ ] ＝

　 　 　 ０．５ ｑｍａｘ （１７）
Ｔｈｅ ｔｈｉｒｄ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｔｈｅｏｒｙ ｉｓ ｅｍｐｌｏｙｅｄ ｔｏ ａｄｄｒｅｓｓ

ｔｈｅ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ， ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｆｏｃｕｓ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ａｔ ｔｈｅ
ｃｏｎｔａｃｔ ｃｅｎｔｅｒ ｐｏｉｎｔ， ａｓ ｓｈｏｗｎ τｍａｘ ｉｓ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

σｃ１ ＝ － ０．２６ ｑｍａｘ

σｃ２ ＝ － ０．２ｑｍａｘ

σｃ３ ＝ － ０．８ｑｍａｘ

ì

î

í

ïï

ïï

（１８）

Ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｓｈｅａｒ ｓｔｒｅｓｓ τｍａｘ ｉｓ ｉｎ Ｅｑ．（１９） ．

τｍａｘ ＝
σｃ１ － σｃ３

２
＝ ０．２７ ｑｍａｘ （１９）

Ｔｈｅ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｉｓ ａｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｅｑ．（２０） ．
σｅｑ ＝ σｃ１ － σｃ３ ＝ ０．５４ ｑｍａｘ （２０）

Ｙｉｅｌｄ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｃｈｅｃｋ ｉｓ ａｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｅｑｓ．（２１） ａｎｄ
（２２） ．

σｅｑ ＜ σｓ ＝ ｑｍａｘ （２１）
σｅｑ ＝ ｍｑｍａｘ ＜ σｃ[ ] （２２）

ｗｈｅｒｅ ｍ ｉｓ ｔｈｅ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｃｅ ｆａｃｔｏｒ． Ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｏｒｃｅ
ｔｈａｔ ｅａｃｈ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄ ｐｉｎｗｈｅｅｌ

ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｃａｎ ｗｉｔｈｓｔａｎｄ ｈａｓ ｂｅｅｎ ｄｅｔｅｒｍｉｎｅｄ． Ｔｈｅ
ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｅｆｆｏｒｔ ｓｏｌｕｔｉｏｎ ｆｏｒｍｕｌａ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｇｅａｒ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｉｓ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ：

Ｆｍａｘ ＝
πｂ ｌｉ σｃ[ ]

２ｍ
（２３）

Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ｃｏｍｅｓ ｉｎｔｏ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ， ｔｈｅ ｐｒｉｍａｒｙ ｌｏａｄ ｉｓ ｒａｄｉａｌ ｌｏａｄ， ａｎｄ
ｔｈｅ ｄｏｍｉｎａｎｔ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｍｏｄｅ ｉｓ ｃｏｎｔａｃｔ
ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ． Ｇｉｖｅｎ ｔｈｅ ｎｅｇｌｉｇｉｂｌｅ ｉｍｐａｃｔ ｏｆ ｏｔｈｅｒ
ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｓ， ｓｕｃｈ ａｓ ｓｈｅａｒ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ， ｔｈｉｓ ｓｔｕｄｙ
ｅｘｃｌｕｓｉｖｅｌｙ ｆｏｃｕｓｅｓ ｏｎ ｃｏｎｔａｃｔ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ． Ｔｈｅ
ｍｅｓｈｉｎｇ ｆｏｒｃｅ Ｆ ｊ ， ｒｅｐｒｅｓｅｎｔｉｎｇ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ
ｔｈｅ ｊｔｈ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｄｉｆｉｅｄ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ａｎｄ
ｔｈｅ ａｓｓｏｃｉａｔｅｄ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ， ｃａｎ ｂｅ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ａｓ
ｆｏｌｌｏｗｓ：

Ｆ ｊ ＝
δ ｊ － △ φｉ

δｍａｘ
Ｆｍａｘ （２４）

ｗｈｅｒｅ δｍａｘ ｉｓ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ， δ ｊ ｉｓ ｔｈｅ ｊｔｈ ｔｏｏｔｈ
ｐｒｏｆｉｌｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ． Ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ σｉ ａｓｓｏｃｉａｔｅｄ
ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｍｅｓｈｉｎｇ ｓｔａｔｅ ｏｆ ｔｈｅ ｊｔｈ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｏｆ ｔｈｅ
ｍｏｄｉｆｉｅｄ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｃａｎ ｂｅ ａｒｔｉｃｕｌａｔｅｌｙ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ ｉｎ
Ｅｑ．（２５）．

σｉ ＝

　

Ｆ ｊ
１
ρ ｊ

± １
ｒｒｐ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２πｂ １ － ｖ２

Ｅ
æ

è
ç

ö

ø
÷

（２５）

ｗｈｅｒｅ ρ ｊ ｉｓ ｔｈｅ ｒａｄｉｕｓ ｏｆ ｃｕｒｖａｔｕｒｅ ａｔ ｔｈｅ ｊｔｈ ｍｅｓｈｉｎｇ
ｐｏｉｎｔ．

Ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｄｅｓｉｇｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｎｄ ｍａｔｅｒｉａｌ
ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ａｎｄ ｔｈｅ ｎｅｅｄｌｅ
ｗｈｅｅｌ， ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ
ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ ｕｎｄｅｒ ｍａｘｉｍｕｍ ｗｏｒｋｉｎｇ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ａｒｅ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ， ａｌｌｏｗｉｎｇ ｆｏｒ ｔｈｅ
ｄｅｔｅｒｍｉｎａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｗｏｒｋｉｎｇ ｌｏａｄ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ．

３　 Ｄａｔａ Ａｎａｌｙｓｉｓ

３．１　 Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ Ｄａｔａ Ａｎａｌｙｓｉｓ
　 　 Ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ａｆｏｒｅｍｅｎｔｉｏｎｅｄ ａｎａｌｙｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ，
ＭＡＴＬＡＢ ａｎｄ ＭＡＳＴＡ ｗｅｒｅ ｕｔｉｌｉｚｅｄ ｔｏ ａｎａｌｙｚｅ ｔｈｅ
ｍａｘｉｍｕｍ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｔｅｅｔｈ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｍｏｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｍｅｃｈａｎｉｓｍ． Ａｓ ｉｌｌｕｓｔｒａｔｅｄ ｉｎ Ｆｉｇ．５（ａ）， ｔｈｅ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｏｒｃｅ ｅｘｐｅｒｉｅｎｃｅｄ ｂｙ ｔｈｅ
ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ
ｃｅｎｔｅｒｓ ａｒｏｕｎｄ ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｉｒｃｌｅ． Ｉｎ
ｅａｃｈ ｃｙｃｌｅ， ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ａｐｐｌｉｅｄ ｔｏ ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ
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ｉｎｉｔｉａｌｌｙ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ， ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｒａｔｅ ｏｆ
ｉｎｃｒｅａｓｅ ｂｅｉｎｇ ｎｏｔｉｃｅａｂｌｙ ｓｌｏｗｅｒ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｏｆ ｔｈｅ
ｄｅｃｒｅａｓｅ． Ｔｈｉｓ ｓｕｇｇｅｓｔｓ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｏｃｅｓｓ
ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ａｎｄ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｉｓ
ｍｏｒｅ ｇｒａｄｕａｌ ｔｈａｎ ｔｈｅ ｄｅｔａｃｈｍｅｎｔ ｐｒｏｃｅｓｓ． Ａｓ ｓｈｏｗｎ
ｉｎ Ｆｉｇ．５（ ｂ）， ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｉｎ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
ｃｌｏｓｅｌｙ ｆｏｌｌｏｗｓ ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｉｎ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ｆｏｒｃｅ，
ｉｎｄｉｃａｔｉｎｇ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｃｕｒｖａｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ａｎｄ ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ｈａｓ
ｍｉｎｉｍａｌ ｉｍｐａｃｔ ｏｎ ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｅｘｐｅｒｉｅｎｃｅｄ ｂｙ ｂｏｔｈ．

Ｉｎ Ｆｉｇ．６，ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｌｏｒｓ ｒｅｐｒｅｓｅｎｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｎｅｅｄｌｅ
ｗｈｅｅｌｓ． Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｃｈａｎｇｅ ｄｉａｇｒａｍ ｆｏｒ ｅａｃｈ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｔｏｏｔｈ ａｔ ａ ｓｐｅｃｉｆｉｃ ｍｏｍｅｎｔ ｉｓ ｐｒｅｓｅｎｔｅｄ ｉｎ Ｆｉｇ．６（ ａ） ．
Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ ｓｈｏｗｓ ａ
ｄｅｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｒｅｎｄ ｆｒｏｍ ｔｈｅ ｃｅｎｔｅｒ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｏｒｃｅ
ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ｔｏ ｉｔｓ ａｄｊａｃｅｎｔ ｒｅｇｉｏｎｓ ｏｎ ｂｏｔｈ ｓｉｄｅｓ．
Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ ｔｈａｔ ｒｏｔａｔｅ ｉｎ ｔｈｅ ｓａｍｅ
ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ａｓ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄ ｇｅａｒ ｒｅｍａｉｎｓ ｒｅｌａｔｉｖｅｌｙ ｓｔａｂｌｅ，
ｗｉｔｈ ｍｉｎｉｍａｌ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ａｄｊａｃｅｎｔ ｐｉｎｗｈｅｅｌ

ｔｅｅｔｈ ａｎｄ ａ ｓｍａｌｌ ｆｏｒｃｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｔｗｏ
ｓｉｄｅｓ ｏｆ ｅａｃｈ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ． Ｉｎ ｃｏｎｔｒａｓｔ， ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ
ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ｉｓ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｆｏｒ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｏｒｃｅ
ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ａｎｄ ｆｏｒ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｉｎ ｔｈｅ
ｏｐｐｏｓｉｔｅ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｔｏ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄ ｇｅａｒ． Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ
ｃｈａｎｇｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ａｄｊａｃｅｎｔ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ ｉｓ ｒｅｌａｔｉｖｅｌｙ
ｌａｒｇｅ ｗｉｔｈ ａ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｆｏｒｃｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ
ｔｗｏ ｓｉｄｅｓ ｏｆ ｅａｃｈ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ．

Ａｓ ｉｌｌｕｓｔｒａｔｅｄ ｉｎ Ｆｉｇ．６（ｂ）， ｔｈｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ
ｏｆ ｅａｃｈ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ａｔ ａ ｓｐｅｃｉｆｉｃ ｔｉｍｅ ｉｓ ｓｈｏｗｎ． Ｔｈｅ
ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｅｘｈｉｂｉｔｓ ａ ｄｅｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｒｅｎｄ ｆｒｏｍ ｔｈｅ
ｃｅｎｔｅｒ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｏｒｃｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ｔｏ ｂｏｔｈ
ｓｉｄｅｓ． Ａ ｎｏｔａｂｌｅ ｃｈａｎｇｅ ｉｎ ｔｈｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ３７ｔｈ
ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ｉｓ ｏｂｓｅｒｖｅｄ， ａｌｏｎｇ ｗｉｔｈ ｓｏｍｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅｓ ｔｈａｔ ａｒｅ ｎｏｔ ｕｎｄｅｒ ｓｔｒｅｓｓ， ｗｈｉｃｈ ｓｕｇｇｅｓｔｓ
ｔｈａｔ ｔｈｅ ３７ｔｈ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ｉｓ ｇｒａｄｕａｌｌｙ ｓｅｐａｒａｔｉｎｇ
ｆｒｏｍ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ． Ｔｈｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｈａｎｇｅｓ ｉｎ
ｏｔｈｅｒ ｓｔｒｅｓｓｅｄ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ ａｒｅ ｒｅｌａｔｉｖｅｌｙ ｓｔａｂｌｅ， ｗｉｔｈ
ｏｎｌｙ ｓｍａｌｌ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅｓ ｉｎ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｍｏｎｇ ｔｈｅｍ．

Ｆｉｇ．５　 Ｓｉｎｇｌｅ ｎｅｅｄｌｅ ｔｏｏｔｈ ｆｏｒｃｅ ｄｉａｇｒａｍ

Ｆｉｇ．６　 Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｈａｎｇｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｗｈｏｌｅ ｎｅｅｄｌｅ ｔｏｏｔｈ
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　 　 Ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｆｏｒｃｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄ ｇｅａｒ ａｎｄ
ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｏｏｔｈ ａｔ ａ ｓｐｅｃｉｆｉｃ ｍｏｍｅｎｔ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ
ｒａｔｅｄ ｌｏａｄ ｉｓ ｄｅｐｉｃｔｅｄ ｉｎ Ｆｉｇ．７． Ｉｔ ｉｓ ｅｖｉｄｅｎｔ ｔｈａｔ ｔｈｅ
ｆｏｒｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｍｉｄｄｌｅ ｔｗｏ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅｓ ｉｓ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔｌｙ
ｇｒｅａｔｅｒ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｏｎ ｔｈｅ ｔｗｏ ｓｉｄｅ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅｓ． Ａｓ
ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｆｉｇ． ７， ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅｓ
ｇｒａｄｕａｌｌｙ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｇｒａｄｕａｌｌｙ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ
ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｐｒｏｃｅｓｓ． Ｃｏｎｓｅｑｕｅｎｔｌｙ， ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ
ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｃａｎ ｂｅ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｚｅｄ ａｓ ａ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｍｅｓｈｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ．

Ｆｉｇ．７　 Ｌｏｃａｌ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｆｏｒｃｅ

３．２　 Ｔｅｓｔ Ｄａｔｅ Ａｎａｌｙｓｉｓ
　 　 Ｂｙ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｎｇ ｔｈｅ ｏｐｔｉｃａｌ ｐｈｅｎｏｍｅｎａ ｏｆ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌｓ ａｎｄ ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌｓ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｉｏｕｓ
ｓｔｒｅｓｓ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ， ｗｅ ｃａｎ ｄｅｔｅｒｍｉｎｅ ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｐｒｏｆｉｌｅ，
ｆｏｒｃｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ， ａｎｄ ｆｏｒｃｅ ｓｉｚｅ ｄａｔａ， ｗｈｉｃｈ ｐｒｏｖｉｄｅｓ ａ
ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｂａｓｉｓ ｆｏｒ ｆｕｒｔｈｅｒ ａｎａｌｙｚｉｎｇ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ． Ａｓ ｄｅｐｉｃｔｅｄ ｉｎ Ｆｉｇ．８， ｔｈｅ
ｏｐｔｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｐｏｌｙｃａｒｂｏｎａｔｅ ｍａｔｅｒｉａｌｓ ｅｘｈｉｂｉｔ
ｖａｒｉａｔｉｏｎｓ ｉｎ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｔｏ ｅｘｔｅｒｎａｌ ｆｏｒｃｅｓ． Ｗｉｔｈ
ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｓｔｒｅｓｓ， ｔｈｅ ｏｐｔｉｃａｌ ｐｈｅｎｏｍｅｎａ ｔｒａｎｓｉｔｉｏｎ
ｆｒｏｍ ａ ｓｉｎｇｕｌａｒ ｐｒｏｆｉｌｅ ｔｏ ａ ｄｕａｌ ｐｒｏｆｉｌｅ．

Ｆｉｇ．８　 ３０ ｃｍ ｃｉｒｃｕｌａｒ ｆｏｒｃｅ ｄｉａｇｒａｍ

　 　 Ｔｈｅ ｏｐｔｉｃａｌ ｐｈｅｎｏｍｅｎａ ｒｅｓｕｌｔｉｎｇ ｆｒｏｍ ｔｈｅ
ｂｉｒｅｆｒｉｎｇｅｎｃｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ ａｒｅ ｉｌｌｕｓｔｒａｔｅｄ ｉｎ Ｆｉｇ．９． Ｉｔ ｉｓ ｅｖｉｄｅｎｔ ｔｈａｔ
ｖａｒｙｉｎｇ ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ ｌｅａｄ ｔｏ ｄｉｓｔｉｎｃｔ ｏｐｔｉｃａｌ ｅｆｆｅｃｔｓ．
Ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｔｈｅ ｉｎｈｅｒｅｎｔ ｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ
ｍａｔｅｒｉａｌ， ｔｈｅ ｉｎｉｔｉａｌ ｃｏｌｏｒ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ
ａｐｐｅａｒｓ ａｓ ｐｉｎｋ． Ｕｐｏｎ ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｏｒｃｅ， ｉｔｓ ｃｏｌｏｒ
ｃｈａｎｇｅｓ ｓｕｃｃｅｓｓｉｖｅｌｙ ｔｏ ｌｉｇｈｔ ｇｒｅｅｎ， ｌｉｇｈｔ ｐｕｒｐｌｅ，
ｇｒｅｅｎ， ｐｕｒｐｌｅ， ｙｅｌｌｏｗ， ａｎｄ ｂｌｕｅ． Ａｓ ｔｈｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ

ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｎｅｅｄｌｅ ｒｏｌｌｅｒ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｃｈａｎｇｅｓ， ｓｏ
ｄｏｅｓ ｔｈｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｆｏｒｃｅ ｏｎ ｉｔｓ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅｓ．
Ｆｉｇ．９ ｄｅｐｉｃｔｓ ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ ｖａｒｉｏｕｓ ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ
ｏｆ ｂｏｔｈ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ａｎｄ ｔｈｅ ｎｅｅｄｌｅ ｒｏｌｌｅｒ．
Ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅｉｒ ｃｏｎｔａｃｔ， ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｏｒｃｅ ｉｓ ｅｘｅｒｔｅｄ
ｏｎ ｔｈｅ ｓｅｃｏｎｄ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｉｎ ｔｈｅ ｅａｒｌｙ ａｎｄ ｍｉｄｄｌｅ
ｓｔａｇｅｓ． Ｉｎ ｔｈｅ ｌａｔｅｒ ｓｔａｇｅｓ， ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｏｒｃｅ ｓｈｉｆｔｓ
ｔｏ ｔｈｅ ｔｈｉｒｄ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ． Ｔｈｅ ｂｉｒｅｆｒｉｎｇｅｎｃｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ
ｗｈｉｔｅ ｌｉｇｈｔ ｐｒｏｄｕｃｅｓ ａ ｒａｎｇｅ ｏｆ ｃｏｌｏｒｓ， ａｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ
Ｆｉｇ．９． Ｗｈｉｔｅ ｌｉｇｈｔ ｃｏｎｓｉｓｔｓ ｏｆ ｍｕｌｔｉｐｌｅ ｗａｖｅｌｅｎｇｔｈｓ
（λ）， ｅａｃｈ ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｔｏ ａ ｄｉｓｔｉｎｃｔ ｆｏｒｃｅ． Ｂｙ
ｃｏｎｄｕｃｔｉｎｇ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ ｕｓｉｎｇ ｖａｒｉｏｕｓ ｃｏｌｏｒｅｄ ｌｉｇｈｔ
ｓｏｕｒｃｅｓ， ｉｔ ｉｓ ｐｏｓｓｉｂｌｅ ｔｏ ａｃｃｕｒａｔｅｌｙ ｄｅｔｅｒｍｉｎｅ ｔｈｅ
ｆｏｒｃｅｓ ａｔ ｅａｃｈ ｐｏｓｉｔｉｏｎ． Ｆｉｇ．１０ ｄｅｐｉｃｔｓ ａ ｆｒｉｎｇｅ ｐａｔｔｅｒｎ
ｍｏｄｅｌ ｕｎｄｅｒ ａ ｂｌｕｅ ｌｉｇｈｔ ｓｏｕｒｃｅ ｆｏｒ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄ ｎｅｅｄｌｅ
ｒｏｌｌｅｒ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ．

Ａｓ ｓｈｏｗｎ ｉｎ Ｆｉｇ．９， ｔｈｅｒｅ ａｒｅ ｆｉｖｅ ｔｅｅｔｈ ｉｎｖｏｌｖｅｄ
ｉｎ ｔｈｅ ｉｎｉｔｉａｌ ｅｎｇａｇｅｍｅｎｔ ｐｒｏｃｅｓｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ａｎｄ ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ， ａｎｄ ｓｉｘ ｔｅｅｔｈ
ｉｎｖｏｌｖｅｄ ｉｎ ｏｔｈｅｒ ｅｎｇａｇｅｍｅｎｔ ｓｔａｇｅｓ． Ａｄｄｉｔｉｏｎａｌｌｙ，
ｔｈｅ ｃｏｎｔｏｕｒ ｔｏｏｔｈ ｔｉｐ ａｎｄ ｔｏｏｔｈ ｒｏｏｔ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｗｈｅｅｌ ｄｏ ｎｏｔ ｐａｒｔｉｃｉｐａｔｅ ｉｎ ｔｈｅ ｍｅｓｈｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ． Ｂｙ ｓｙｎｔｈｅｓｉｚｉｎｇ
Ｆｉｇｓ． ８ ａｎｄ ９， ｉｔ ｉｓ ｄｅｔｅｒｍｉｎｅｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｅｎｇａｇｅｍｅｎｔ
ｉｎｔｅｒｖａｌ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｉｓ ［５．５，
７．３］ ．

Ｆｉｇ．９　 Ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ

·８·



Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

　 　 Ｆｉｇ．１０ ｉｌｌｕｓｔｒａｔｅｓ ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｗｉｔｈｉｎ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ． Ｔｈｅ ｏｐｔｉｃａｌ ｆｒｉｎｇｅｓ
ｇｅｎｅｒａｔｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｍｏｄｅｌ ｕｎｄｅｒ ｂｌｕｅ ｌｉｇｈｔ
ｉｌｌｕｍｉｎａｔｉｏｎ ａｒｅ ｄｅｐｉｃｔｅｄ ｉｎ Ｆｉｇ．１０， ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｍｅｓｈｉｎｇ
ｐｏｉｎｔ ａｓ ｔｈｅ ｆｏｃａｌ ｐｏｉｎｔ， ｄｅｍｏｎｓｔｒａｔｉｎｇ ａ ｃｉｒｃｕｌａｒ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｆｒｉｎｇｅｓ． Ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ Ｅｑ．（１） ａｎｄ Ｅｑ．
（ ２ ）， ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ａｔ ａｎｙ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｃａｎ ｂｅ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ． Ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ
ｐｒｉｎｃｉｐｌｅｓ ｏｆ ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ ａｎｄ ｃｏｎｔｏｕｒ ｆｒｉｎｇｅ ｓｅｒｉｅｓ，
ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｒａｎｇｅ ｆｏｒ ｔｈｅ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｉｎ Ｆｉｇ．１０， ｆｒｏｍ
ｌｅｆｔ ｔｏ ｒｉｇｈｔ， ｉｓ ａｓ ｆｏｌｌｏｗｓ： ２８．４－４２．６ Ｎ， ７１－８５．２ Ｎ，
７１－８５．２ Ｎ， ａｎｄ ４２．６－５６．８ Ｎ． Ｕｐｏｎ ｄｅｔｅｒｍｉｎｉｎｇ ｔｈｅ
ｆｏｒｃｅ ｒａｎｇｅ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｉｏｕｓ ｌｉｇｈｔ ｓｏｕｒｃｅｓ， ｔｈｅ ｕｌｔｉｍａｔｅ
ｆｏｒｃｅ ｉｓ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ ｂｙ ｒｅｐｌａｃｉｎｇ ｔｈｅ ｌｉｇｈｔ ｓｏｕｒｃｅｓ ｏｆ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｌｏｒｓ．

Ｆｉｇ．１０　 Ｂｌｕｅ ｌｉｇｈｔ ｓｏｕｒｃｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ
ｍｏｄｅｌ ｆｒｉｎｇｅ ｐａｔｔｅｒｎ

４　 Ｃｏｎｃｌｕｓｉｏｎｓ

　 　 Ａ ｍｅｔｈｏｄ ｉｓ ｉｎｔｒｏｄｕｃｅｄ ｔｏ ｅｖａｌｕａｔｅ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒｓ ａｎｄ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｔｅｅｔｈ ｕｓｉｎｇ ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃ ｔｈｅｏｒｙ． Ａ ｓｔｒｅｓｓ ａｎａｌｙｓｉｓ
ｍｏｄｅｌ ｔｈａｔ ｃｏｎｓｉｄｅｒｓ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ａｎｄ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｉｓ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ． Ｔｈｅ ｌｏａｄ
ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｍａｔｅｒｉａｌ
ｉｓ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｕｎｄｅｒ ａ ｃｏｎｓｔａｎｔ ｉｎｐｕｔ ｌｏａｄ． Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ
ｄｅｔｅｒｍｉｎｅ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｍｅｓｈｉｎｇ ｔｅｅｔｈ ａｎｄ ｔｈｅ
ｍｅｓｈｉｎｇ ｉｎｔｅｒｖａｌ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｍｅｃｈａｎｉｓｍ． Ｔｈｅ ｆｏｌｌｏｗｉｎｇ ｃｏｎｃｌｕｓｉｏｎｓ ａｒｅ ｄｒａｗｎ
ｆｒｏｍ ｔｈｉｓ ｒｅｓｅａｒｃｈ．

１） Ｔｈｅ ｃｏｌｏｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ａｎｄ
ｎｅｅｄｌｅ ｗｈｅｅｌ， ｆａｂｒｉｃａｔｅｄ ｆｒｏｍ ｐｏｌｙｃａｒｂｏｎａｔｅ ｍａｔｅｒｉａｌ，
ａｌｔｅｒｓ ｔｏ ｌｉｇｈｔ ｇｒｅｅｎ， ｌｉｇｈｔ ｐｕｒｐｌｅ， ｇｒｅｅｎ， ｐｕｒｐｌｅ，
ｅｔｃ．， ｕｐｏｎ ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｏｒｃｅ， ｗｉｔｈ ｄｉｓｔｉｎｃｔ ｆｏｒｃｅ
ｌｅｖｅｌｓ ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｔｏ ｅａｃｈ ｈｕｅ．

２） Ａｓ ｔｈｅ ｅｘｔｅｒｎａｌ ｌｏａｄ ｏｎ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ
ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ， ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｏｆ
ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ａｌｓｏ ｉｎｔｅｎｓｉｆｉｅｓ． Ｗｉｔｈ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｓｔｒｅｓｓ，

ｔｈｅ ｏｐｔｉｃａｌ ｐｈｅｎｏｍｅｎａ ｔｒａｎｓｉｔｉｏｎ ｆｒｏｍ ａ ｓｉｎｇｕｌａｒ
ｐｒｏｆｉｌｅ ｔｏ ａ ｄｕａｌ ｐｒｏｆｉｌｅ． Ｉｎ ｔｈｅ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｏｆ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ， ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｏｎ ｔｈｅ
ｍｉｄｄｌｅ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｉｓ ｌａｒｇｅｒ， ａｎｄ ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｏｎ ｂｏｔｈ
ｓｉｄｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｉｓ ｓｍａｌｌｅｒ． Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｅｘｅｒｔｅｄ
ｏｎ ｔｈｅ ｅｐｉｃｙｃｌｉｃ ｇｅａｒ ｉｓ ｅｖｅｎｌｙ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｅｄ ｉｎ ａ ｃｉｒｃｕｌａｒ
ｐａｔｔｅｒｎ， ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｐｏｉｎｔ ｏｆ ｍｅｓｈｉｎｇ ｓｅｒｖｉｎｇ ａｓ ｔｈｅ
ｃｅｎｔｒａｌ ｆｏｃａｌ ｐｏｉｎｔ．

３） Ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｍｅｓｈｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ， ｔｈｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ
ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｔｅｅｔｈ ｖａｒｉｅｓ， ｗｉｔｈ ｄｉｓｔｉｎｃｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｌｅｖｅｌｓ
ａｔ ｖａｒｉｏｕｓ ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ． Ｔｈｅ ｒｏｏｔ ａｎｄ ｔｉｐ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｇｅａｒ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｄｏ ｎｏｔ ｐａｒｔｉｃｉｐａｔｅ ｉｎ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ
ｐｒｏｃｅｓｓ． Ｔｈｅ ｉｎｎｅｒ ｅｎｇａｇｅｍｅｎｔ ｉｎｔｅｒｖａｌ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｗｈｅｅｌ ａｎｄ ｔｈｅ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｉｓ ［５．５， ７．３］， ｗｉｔｈ
５ ｔｏ ６ ｔｅｅｔｈ ｉｎｖｏｌｖｅｄ ｉｎ ｔｈｅ ｍｅｓｈｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ．

Ｒｅｆｅｒｅｎｃｅｓ

［１］Ｔａｌｄｅｎｋｏ Ｙ Ｋ． Ｍａｔｈｅｍａｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｒｏｌｌｅｒ⁃
ｔｏｏｔｈ ｒｅｄｕｃｔｉｏｎ ｇｅａｒｓ． Ｃｈｅｍｉｃａｌ ａｎｄ Ｐｅｔｒｏｌｅｕｍ
Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ， １９９４， ３０： １４５ － １５３． ＤＯＩ： １０． １００７ ／
ＢＦ０１１４９７７７．

［２］Ｍａｌｈｏｔｒａ Ｓ Ｋ， Ｐａｒａｍｅｓｗａｒａｎ Ｍ Ａ． Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ａ ｃｙｃｌｏｉｄ
ｓｐｅｅｄ ｒｅｄｕｃｅｒ． Ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ａｎｄ Ｍａｃｈｉｎｅ Ｔｈｅｏｒｙ， １９８３，
１８（６）：４９１－４９９． ＤＯＩ： １０．１０１６ ／ ００９４－１１４Ｘ（８３）９００６６－
６．

［３］Ｚｈａｎｇ Ｐ， Ａｎ Ｚ． Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ｎｏｎｌｉｎｅａｒ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ
ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｆｏｒ ｅｎｇａｇｅｍｅｎｔ ｐａｉｒ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄ ｂａｌｌ ｐｌａｎｅｔａｒｙ
ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ． Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｍｅｃｈａｎｉｃｓ， ２０１０，２７（３）：１８６－
１９２．

［４］Ｂｒｏｖｋｉｎａ Ｙ Ｉ， Ｓｏｂｏｌｅｖ Ａ Ｎ， Ｎｅｋｒａｓｏｖ Ａ Ｙ． Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｆ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ａｎｄ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ．
Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ ｏｆ ｔｈｅ ４ｔｈ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｃｏｎｆｅｒｅｎｃｅ ｏｎ
Ｉｎｄｕｓｔｒｉａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ． Ｂｅｒｌｉｎ： Ｓｐｒｉｎｇｅｒ， ２０１８： １１６９ －
１１７９． ＤＯＩ： １０．１００７ ／ ９７８－３－３１９－９５６３０－５＿１２２．

［５］Ｙｕ Ｈ， Ｌｉｕ Ｇ， Ｗａｎｇ Ｙ， ｅｔ ａｌ． Ｔｈｅ ｉｍｐａｃｔ ｏｆ ｇａｐ ｏｎ
ｍｅｓｈｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｉｎ ｔｗｏ⁃ｓｔａｇｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｄｒｉｖｅ． ２０１７ ＩＥＥＥ
Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｃｏｎｆｅｒｅｎｃｅ ｏｎ Ｉｎｆｏｒｍａｔｉｏｎ ａｎｄ Ａｕｔｏｍａｔｉｏｎ．
Ｐｉｓｃａｔａｗａｙ： ＩＥＥＥ， ２０１７： ７６０ － ７６３． ＤＯＩ： １０． １１０９ ／
ＩＣＩｎｆＡ．２０１７．８０７９００６．

［６］Ｌｉ Ｌ，Ｈｅ Ｗ， Ｗａｎｇ Ｘ， ｅｔ ａｌ． Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ｈｉｇｈ ｐｒｅｃｉｓｉｏｎ
ＲＶ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｆｏｒ ｒｏｂｏｔｓ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｄａｌｉａｎ Ｒａｉｌｗａｙ
Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ， １９９９， ２０： １－１１．

［７］Ｔａｒｉｑ Ｈ， Ｇａｌｙｍ Ｚ， Ａｍｒｉｎ Ａ， ｅｔ ａｌ． Ａｓｓｅｓｓｍｅｎｔ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ
ｆｏｒｃｅｓ ａｎｄ ｓｔｒｅｓｓｅｓ， ｔｏｒｑｕｅ ｒｉｐｐｌｅ ａｎｄ ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ ｏｆ ａ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｄｒｉｖｅ ａｎｄ ｉｔｓ ｉｎｖｏｌｕｔｅ ｋｉｎｅｍａｔｉｃａｌ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ．
Ｍｅｃｈａｎｉｃｓ Ｂａｓｅｄ Ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓ ａｎｄ Ｍａｃｈｉｎｅｓ，
２０２４， ５２： １３０４ － １３２３． ＤＯＩ： １０． １０８０ ／ １５３９７７３４． ２０２２．
２１４４８８５．

［８］Ｘｕ Ｌ， Ｙａｎｇ Ｙ． Ａ ｇｅｎｅｒａｌ ｍｅｔｈｏｄ ｆｏｒ ｍｕｌｔｉ⁃ｔｏｏｔｈ ｃｏｎｔａｃｔ
ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄ⁃ｐｉｎ ｇｅａｒ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ． Ｃｈｉｎａ
Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ， ２０１６， ２７： １３８２． ＤＯＩ： １０．３９６９ ／
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ （Ｎｅｗ Ｓｅｒｉｅｓ）

ｊ．ｉｓｓｎ．１００４－１３２Ｘ．２０１６．１０．０１７．
［９］Ｚｈｏｕ Ｓ， Ｈａｎ Ｚ， Ｚｈｏｕ Ｙ， ｅｔ ａｌ． Ｌｏａｄ ｔｏｏｔｈ ｃｏｎｔａｃｔ

ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｗｉｔｈ
ｓｍａｌｌ ｔｏｏｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ． ２０２３ ＩＥＥＥ １２ｔｈ Ｄａｔａ Ｄｒｉｖｅｎ
Ｃｏｎｔｒｏｌ ａｎｄ Ｌｅａｒｎｉｎｇ Ｓｙｓｔｅｍｓ Ｃｏｎｆｅｒｅｎｃｅ． Ｐｉｓｃａｔａｗａｙ：
ＩＥＥＥ， ２０２３： １９９１ － １９９６． ＤＯＩ： １０． １１０９ ／ ＤＤＣＬＳ５８２１６．
２０２３．１０１６６２０６．

［１０］Ｈｓｉｅｈ Ｃ Ｆ． Ｄｙｎａｍｉｃｓ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｓｐｅｅｄ ｒｅｄｕｃｅｒｓ
ｗｉｔｈ ｐｉｎｗｈｅｅｌ ａｎｄ ｎｏｎｐｉｎｗｈｅｅｌ ｄｅｓｉｇｎｓ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｄｅｓｉｇｎ， ２０１４， １３６（９）： ０９１００８． ＤＯＩ： １０．
１１１５ ／ １．４０２７８５０．

［１１］Ｊｉａｎｇ Ｎ， Ｊｉａｎｇ Ｌ， Ｚｈａｎｇ Ｊ， ｅｔ ａｌ． Ａ ｎｏｖｅｌ ｍｅｔｈｏｄ ｆｏｒ ｔｈｅ
ａｎａｌｙｓｉｓ ａｎｄ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｎｄ ｆａｃｅ ｓｔｒｅｓｓ ｉｎ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ
ｇｅａｒｓ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｃｏｎｆｏｒｍａｌ ｍａｐｐｉｎｇ． Ａｐｐｌｉｅｄ Ｓｃｉｅｎｃｅｓ，
２０２３， １３（２１）： １１８０５． ＤＯＩ：１０．３３９０ ／ ａｐｐ１３２１１１８０５．

［１２］Ｌｉ Ｓ． Ｄｅｓｉｇｎ ａｎｄ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ａｎａｌｙｓｉｓ ｍｅｔｈｏｄｓ ｏｆ ｔｈｅ
ｔｒｏｃｈｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｒｅｄｕｃｅｒｓ． Ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ａｎｄ Ｍａｃｈｉｎｅ
Ｔｈｅｏｒｙ， ２０１４， ８１： １４０ － １５４． ＤＯＩ： １０． １０１６ ／ ｊ．
ｍｅｃｈｍａｃｈｔｈｅｏｒｙ．２０１４．０７．００１．

［１３］Ｃｈａｎｇ Ｌ， Ｔｓａｉ Ｓ， Ｈｕａｎｇ Ｃ． Ｃｏｎｔａｃｔ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ
ｃｙｃｌｏｉｄ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ ｄｒｉｖｅｓ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｂａｃｋｌａｓｈｅｓ ａｎｄ
ｃｌｅａｒａｎｃｅｓ． Ｆｏｒｓｃｈｕｎｇ ｉｍ Ｉｎｇｅｎｉｅｕｒｗｅｓｅｎ， ２０２２，８６：３３７－
３５６． ＤＯＩ：１０．１００７ ／ ｓ１００１０－０２１－００５３５－１．

［１４］Ｗｕ Ｓ， Ｇｕｏ Ｒ， Ｌｉ Ｘ． Ｑｕａｓｉ⁃ｓｔａｔｉｃ ｆｏｒｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ａｎｄ ｔｏｏｔｈ
ｐｒｏｆｉｌｅ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄ ｓｐｅｅｄ
ｒｅｄｕｃｅｒ． Ａｐｐｌｉｅｄ Ｓｃｉｅｎｃｅｓ， ２０２４，１４（２）：８４５． ＤＯＩ：１０．
３３９０ ／ ａｐｐ１４０２０８４５． ＤＯＩ：３３９０ ／ ａｐｐ１４０２０８４５．

［１５］Ｌｉ Ｘ， Ｃｈｅｎ Ｂ， Ｗａｎｇ Ｙ， ｅｔ ａｌ． Ｍｅｓｈ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ

ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄ⁃ｐｉｎ ｇｅａｒ ｐａｉｒ ｗｉｔｈ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ
ａｎｄ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｅｒｒｏｒ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｃｅｎｔｒａｌ Ｓｏｕｔｈ
Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，２０１８，２５：１７１７－１７３１． ＤＯＩ：１０．１００７ ／ ｓ１１７７１－
０１８－３８６３－ｚ．

［１６］Ｌｉ Ｘ， Ｌｉ Ｃ， Ｗａｎｇ Ｙ， ｅｔ ａｌ． Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ａ ｃｙｃｌｏｉｄ ｓｐｅｅｄ
ｒｅｄｕｃｅｒ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ
ｃｌｅａｒａｎｃｅ－ ｆｉｔ ｏｕｔｐｕｔ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ
Ｄｅｓｉｇｎ， ２０１７， １３９ （ ３ ）： ０３３３０３． ＤＯＩ： １０． １１１５ ／ １．
４０３５５４１．

［１７］Ｒｅｎ Ｚ， Ｍａｏ Ｓ， Ｇｕｏ Ｗ， ｅｔ ａｌ． Ｔｏｏｔｈ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ
ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｄｒｉｖｅ． Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ
Ｓｙｓｔｅｍｓ ａｎｄ Ｓｉｇｎａｌ Ｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ， ２０１７，８５：８５７－８６６．ＤＯＩ：
１０．１０１６ ／ ｊ．ｙｍｓｓｐ．２０１６．０９．０２９．

［１８］Ｌｉ Ｔ， Ｔｉａｎ Ｍ， Ｘｕ Ｈ， ｅｔ ａｌ． Ｍｅｓｈｉｎｇ ｃｏｎｔａｃｔ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ
ｃｙｃｌｏｉｄａｌ⁃ｐｉｎ ｇｅａｒ ｉｎ ＲＶ ｒｅｄｕｃｅｒ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ
ｏｆ ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇ ｅｒｒｏｒ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ ｔｈｅ Ｂｒａｚｉｌｉａｎ Ｓｏｃｉｅｔｙ ｏｆ
Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｃｉｅｎｃｅｓ ａｎｄ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ， ２０２０， ４２： １３３．
ＤＯＩ：１０．１００７ ／ ｓ４０４３０－０２０－２２０８－７．

［１９］Ｈａｎ Ｊ， Ｌｉ Ｗ， Ｑｉａｏ Ｚ． Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ
ｃｙｃｌｏｉｄ ｐｉｎ ｗｈｅｅｌ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｏｆ ＲＶ ｒｅｄｕｃｅｒ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ｃｅｎｔｒａｌ Ｓｏｕｔｈ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ， ２０２１， ２８： ３９８－４１７． ＤＯＩ：１０．
１００７ ／ ｓ１１７７１－０２１－４６１１－３．

［２０］Ｓｕ Ｊ， Ｚｈａｎｇ Ｈ， Ｊｉａｎｇ Ｃ， ｅｔ ａｌ． Ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ
ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｔｈｅｒｍａｌ ｓｔｒｅｓｓ ｉｎ ｍｕｌｔｉ⁃ｔｏｏｔｈ ｆｏｒｍ
ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄ ｇｅａｒ． Ｔｈｅ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ａｄｖａｎｃｅｄ Ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ， ２０２１， １１７： １８７ －
１９８． ＤＯＩ：１０．１００７ ／ ｓ００１７０－０２１－０７６７７－０．
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