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Аннотация 
Разработана конструкция механизма, обеспечивающего снижение скорости вращения и увеличе-

ние крутящего момента с передаточным отношением от 2 до 10 при передаче вращения под углом. Пре-
имуществами механизма являются низкая материалоемкость и возможность изменять углы наклона ва-
лов. Результатами компьютерного моделирования подтверждена работоспособность механизма. Получе-
на зависимость передаточного отношения от геометрических параметров. Определен КПД механизма.  

Ключевые слова:  
механическая передача, редуктор, сферический механизм, промежуточные тела качения, кардан-

ный шарнир. 
 
Abstract 
The design of the mechanism has been developed, which reduces the speed of rotation and increases the 

torque, with a 2 to 10 gear ratio in the transfer of angular rotation. The advantages of the mechanism are its low 
materials consumption and the opportunity to change inclination angles of shafts. The results of computer 
simulation have confirmed the efficiency of the mechanism. The dependency of the gear ratio on the geometric 
parameters has been obtained. The mechanism efficiency has been determined. 
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mechanical transmission, reducer, spherical mechanism, intermediate rolling bodies, cardan joint. 
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Введение 

Для передачи вращения под углом 
при пересекающихся осях входного и 
выходного валов с одновременным 
снижением угловой скорости и увели-
чением вращающего момента наиболее 
часто применяются конические зубча-
тые передачи. Объем их производства 
по разным оценкам составляет 
30…35 % от цилиндрических зубчатых 
передач. Альтернативы им практически 
не существует, хотя эти передачи имеют 
такие недостатки, как пониженная на-
грузочная способность из-за консольно-
го расположения как минимум одного 

из колес и необходимость проектирова-
ния специальных устройств для точной 
регулировки. В инженерной практике, 
тем не менее, встречаются случаи, ко-
гда нужно не только передать вращение 
под углом, но и иметь возможность из-
менять данный угол в процессе работы.  
Для этих целей применяют карданные 
шарниры [1], однако они не обеспечи-
вают редукции скорости с передаточ-
ным отношением более двух и его по-
стоянства. Сдвоенные карданные шар-
ниры передают вращение валов с рав-
ными угловыми скоростями при опре-
деленной зависимости углов наклона. 
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В задачи исследования входила разра-
ботка конструкции механизма, который 
обеспечивал бы редукцию скорости и 
пропорциональное увеличение момен-
та, возможность изменения углов на-
клона ведущего и ведомого валов.  

 
Конструкция и принцип работы  

механизма 

Разработаны принципиальная 
схема, конструкция и компьютерная 
твердотельная модель механизма, 
представляющего собой сочетание по-
нижающей механической передачи и 
сдвоенного карданного шарнира. Па-
раметрическая модель механизма соз-
дана в системе Siemens NX и показана 
на рис. 1. В конструкции применен 

один из видов передач с промежуточ-
ными телами качения [2]. 

Ведущий и ведомые валы, спроек-
тированные с фланцевыми полумуфта-
ми, имеют возможность наклона с по-
мощью карданных шарниров, которые 
закрываются в корпусе редуктора рези-
новыми или гофрированными рукавами, 
предотвращающими вытекание смазки 
и попадание в редуктор пыли и грязи. 
Механизм поворота редуктора с фикса-
цией его положения относительно лап 
может обеспечивать равенство значений 
углов наклона осей ведущего и ведомо-
го валов β1 и β2 в одной плоскости (для 
повышения стабильности передаточно-
го отношения) при фиксированном по-
ложении отверстий под лапы редуктора 
на раме.  

    
 

 
 

Рис. 1. Редукторный механизм: 1 – ведущий вал; 2 – ведомый вал; 3 – редукторный узел; 4 – механизм поворота 
 

 
В качестве редуктора использован 

сферический редуцирующий механизм 
с составными промежуточными эле-
ментами – роликами [3, 4]. Теоретиче-
ски применять можно любую соосную 
механическую передачу, например, 
планетарную зубчатую передачу, скон-

струированную по схеме 2К–Н. Однако 
она имеет увеличенные радиальные 
размеры и, соответственно, материало-
емкость.  

В рассматриваемом механизме 
(рис. 2) одна из вилок ведущего кардан-
ного шарнира 7 соединена с ведущим 
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валом 5, а другая – с внутренним кулач-
ком 1 (ведущим элементом сферической 
роликовой передачи).  

Внутренний кулачок 1 представ-
ляет собой деталь с кольцевой канавкой, 
плоскость расположения которой на-
клонена к оси вращения под определен-
ным углом. Поверхность канавки взаи-
модействует с размещенными в ней те-
лами качения 4. Тела качения – состав-
ные ролики – перемещаются по данной 
кольцевой канавке при ее вращении, 

контактируя при этом с неподвижной 
периодической беговой дорожкой, обра-
зованной двумя сферическими торцо-
выми кулачками 3′ и 3″. Тела качения в 
процессе работы передачи также взаи-
модействуют с осевыми пазами сепара-
тора 2, который является ведомым эле-
ментом редуктора. Сепаратор имеет со-
единение с одной из вилок выходного 
карданного шарнира 8, а другая вилка 
этого шарнира – с ведомым валом 6 ме-
ханизма. 

 
 

 
 

Рис. 2. Редукторный узел: 1 – внутренний кулачок с кольцевой беговой дорожкой; 2 – сепаратор; 3′, 3″ – наружные 
корпусные кулачки, образующие неподвижную периодическую беговую дорожку; 4 – составные промежуточные тела с элемента-
ми качения; 5 – ведущий вал; 6 – ведомый вал; 7, 8 – ведущий и ведомый карданные шарниры 

 
 
Ведущий элемент сферической 

передачи – внутренний кулачок 2 
(рис. 3, а) – самоустанавливается отно-
сительно центра сферических поверхно-
стей с помощью двух секторов 3, закре-
пленных на вилке 1 входного карданно-
го шарнира. 

Ролики спроектированы состав-
ными. Каждый ролик включает три 
элемента. Один из элементов контакти-
рует с пазом внутреннего кулачка, дру-
гой – с поверхностями пазов сепарато-
ра, а третий – с беговой дорожкой, обра-

зованной наружными кулачками. При 
этом каждый из элементов ролика имеет 
возможность осуществлять чистое ка-
чение (без проскальзывания), что по-
вышает КПД механизма [5]. 

Наиболее рациональной формой 
наружной поверхности для промежу-
точного элемента является цилиндриче-
ская с диаметром образующей окружно-
сти ds. Однако поверхность элемента 
ролика, контактирующая с поверхно-
стями сферических наружных кулачков, 
выполнена полусферической (рис. 3, б) 
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с радиусом rs. Это связано со сложно-
стью изготовления кулачковых профи-
лей, контактирующих с цилиндриче-
скими элементами, центры масс кото-
рых перемещаются по траекториям, 
расположенным на сфере. Задача труд-
но осуществима на современных обра-

батывающих центрах с возможностью 
4-координатной обработки. В рассмат-
риваемом случае изготовление рабочих 
поверхностей наружных кулачков про-
изводится с помощью сферической фре-
зы. Диаметр стержня ds определяется из 
условий прочности на смятие и срез. 

 
 
а)       б) 

                                        
 
Рис. 3. Ведущий и промежуточный элементы сферической передачи: а – общий вид ведущего элемента 

редуктора; б – схема составного промежуточного элемента; 1 – ведущий вал; 2 – внутренний кулачок; 3 – сектор; 4, 5, 6 – элементы 
составного ролика 

 
 

Кинематический анализ механизма 

В конструкции исследуемого ме-
ханизма редуктор объединен со сдвоен-
ным карданным шарниром. Кинемати-
ческая схема механизма показана на 

рис. 4. Условно можно рассматривать 
механизм сдвоенного карданного шар-
нира (с шарнирами А и В) и с кардан-
ным валом АВ. 

 
 

 
 

Рис. 4. Кинематическая схема механизма: 1 – ведущий вал; 2 – ведомый вал; 3 – редуцирующий механизм;  
4 – механизм поворота и фиксации корпуса редуктора относительно лап; 5 – условный карданный вал 
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Снизить неравномерность угловой 
скорости ведомого вала сдвоенного 
карданного шарнира при постоянной 
скорости вращения ведущего вала мож-
но, выполнив несколько условий: 

1) углы между валами 1 и 2 и ва-
лами 2 и 3 равны между собой по абсо-
лютной величине (β1 = β2); 

2) оси валов механизма лежат в 
одной плоскости. 

Первое условие справедливо для 
сдвоенного карданного шарнира без ре-
дукции скорости. Определим, относится 
ли оно к исследуемому механизму. 

Из теории сложения вращений 
вокруг пересекающихся осей известна 
зависимость угловой скорости ωвн.кул 
ведущего вала сферического редуктора 
(внутреннего кулачка) [6] 

 
( )

( ) ( )
1

. 1 2 2
1 1

cos
1 cos sinвн кул

β
ω ω

ϕ β
= ⋅

− ⋅
,   (1) 

где φ1 – угол поворота ведущего вала 1 
механизма. 

Формула (1) определяет кинема-
тические зависимости при передаче 
вращения от вала 1 к условному валу 5 с 
помощью карданного шарнира А.  

Тогда угловая скорость выходного 

вала механизма 2, с учетом выражения (1), 

( )
( ) ( )

2
2 2 2

2

cos
1 cos sinсеп

сеп

β
ω ω

ϕ β
= ⋅

− ⋅
,  (2) 

где ωсеп – угол поворота ведомого вала 
редуктора (сепаратора), который явля-
ется входным звеном для карданного 
шарнира B при передаче вращения от 
условного вала 5 к выходному валу 2 
механизма; φсеп – угол поворота ведомо-
го вала редуктора (сепаратора). 

Используя известную зависимость 
tg(φ1) = tg(φвн.кул) · cos(β1), получим 

 

( ) ( )( )1 1. arctg tg / cosвн кул
сеп

п пi i
ϕ βϕ

ϕ = = ,  (3) 

где iп – передаточное отношение сфери-
ческой передачи, зависящее от соотно-
шения числа периодов беговых дорожек 
внутреннего и наружного кулачков. 

Угловая скорость сепаратора сфе-
рической передачи также подчиняется 
зависимости ωсеп = ωвн.кул / iп. 

В  этом  случае,  с  учетом  фор-
мул (1)…(3), угловая скорость ведомого 
вала 2 механизма как функция, завися-
щая от кинематических параметров ве-
дущего вала 1 механизма, будет равна: 

 
( ) ( )

( ) ( )( ) ( ) ( )( ) ( )

1 1 2
2

1 12 2 2 2
1 1 2

cos cos

arctg tg / cos
1 cos sin 1 cos sinп

п

i
i

ω β β
ω

ϕ β
ϕ β β

⋅ ⋅
=

⎛ ⎞⎛ ⎞
⎜ ⎟⋅ − ⋅ ⋅ − ⋅⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟⎝ ⎠⎝ ⎠

.         (4) 

 
Мгновенное передаточное отношение всего механизма 

 

( ) ( )( ) ( ) ( )( ) ( )

( ) ( )

1 12 2 2 2
1 1 2

1 2

arctg tg / cos
1 cos sin 1 cos sin

cos cos

п
п

i
i

i

ϕ β
ϕ β β

β β

⎛ ⎞⎛ ⎞
⎜ ⎟⋅ − ⋅ ⋅ − ⋅⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟⎝ ⎠⎝ ⎠=

⋅
.         (5) 

 
Численный анализ зависимости (5) 

показывает, что передаточное отноше-
ние механизма нестабильно, как и у 
сдвоенного карданного шарнира без 
встроенного редукторного узла [7, 8]. 
При заданном угле между осями валов δ 

равенство β1 и β2 обеспечивается само-
установкой корпуса редуктора относи-
тельно оси Oz (в плоскости xOy). Дан-
ная установка производится с помощью 
опоры с вертикальным расположением 
оси подшипника (упорного или упорно-
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радиального), положение корпуса мо-
жет быть зафиксировано посредством 
стопорных винтов. 

 
Определение КПД сферической  

передачи 

КПД исследуемых передач зави-
сит от коэффициента трения f в контак-
те поверхностей деталей и углов подъе-
ма центровых кривых α1 и α3. Рассмот-
рим алгоритм для расчета углов подъе-
ма синусоидальных центровых кривых 
для сферических ППТК. Дуговая коор-
дината s изменяется вдоль средней ли-
нии в плоскости xOy в диапазоне 
0…2πR. Для упрощения вычислений 
рассматриваем модель, в которой со-
ставные тела качения заменены матери-
альными точками, совпадающими с их 
центрами масс. 

Уравнения координат точек не-
подвижной центровой кривой как функ-
ций дуговой координаты s 

 

( )3

2

cos

is
nx s R

R

π ⋅⎛ ⎞−⎜ ⎟
= ⋅ ×⎜ ⎟

⎜ ⎟
⎝ ⎠

 

3

2

cos sin

isA nZ
R R

π ⋅⎛ ⎞⎛ ⎞−⎜ ⎟⎜ ⎟
× ⋅ ⋅⎜ ⎟⎜ ⎟

⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠⎝ ⎠

;   (6) 

( )3

2

sin

is
ny s R

R

π ⋅⎛ ⎞−⎜ ⎟
= ⋅ ×⎜ ⎟

⎜ ⎟
⎝ ⎠

 

3

2

cos sin

isA nZ
R R

π ⋅⎛ ⎞⎛ ⎞−⎜ ⎟⎜ ⎟
× ⋅ ⋅⎜ ⎟⎜ ⎟

⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠⎝ ⎠

;    (7) 

( )3 3

2

sin sin

isA nz s R Z
R R

π ⋅⎛ ⎞⎛ ⎞−⎜ ⎟⎜ ⎟
= ⋅ ⋅ ⋅⎜ ⎟⎜ ⎟

⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠⎝ ⎠

, (8) 

где R – радиус средней (экваториаль-
ной) окружности; n – число тел качения; 
i – номер тела качения, i = 0...n – 1;  
A – амплитуда центровых кривых;  
Z1, Z3 – число периодов синусоидальных 
центровых кривых наружного и внут-
реннего кулачков соответственно.  

Радиус окружности (несущей), об-
разуемой сечением сферы плоскостью, 
перпендикулярной оси Oz, параллель-
ной экваториальной окружности и про-
ходящей через рассматриваемую точку 
пересечения центровых кривых (центр 
тела качения):  

 

( ) ( ) ( )2 2
0 3 3 .R s x s y s= +           (9) 

Уравнения координат точек ок-
ружности (по параллелям) 

 

( ) ( ) ( )0 0
0

2

cos ;

is
nx s R s

R s

π ⋅⎛ ⎞−⎜ ⎟
= ⋅ ⎜ ⎟

⎜ ⎟
⎝ ⎠

     (10) 

( ) ( ) ( )0 0
0

2

sin ;

is
ny s R s

R s

π ⋅⎛ ⎞−⎜ ⎟
= ⋅ ⎜ ⎟

⎜ ⎟
⎝ ⎠

     (11) 

( )0 0.z s =                  (12) 

Далее определяем вектор каса-
тельной к центровой кривой и вектор 
касательной к несущей окружности со-
ответственно: 

 

( )

( )

( )

( )

3

3

3

d x s
ds
da s y s
ds
d z s
ds

τ

⎛ ⎞
⎜ ⎟
⎜ ⎟
⎜ ⎟= ⎜ ⎟
⎜ ⎟
⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠

;  

( )

( )

( )

( )

0

0

0

.

d x s
ds
ds y s
ds
d z s
ds

τ

⎛ ⎞
⎜ ⎟
⎜ ⎟
⎜ ⎟= ⎜ ⎟
⎜ ⎟
⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠

            (13) 
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Угол подъема центровой кривой 
наружного (остановленного) кулачка 
находим по формуле 

 

( ) ( ) ( )
( ) ( )3 arccos .

a s s
s

a s s
τ

τ

τ
α

τ

⎛ ⎞⋅
= ⎜ ⎟⎜ ⎟⋅⎝ ⎠

   (14) 

По результатам расчета в системе 
Mathcad была получена графическая за-
висимость угла подъема от дуговой ко-
ординаты (рис. 5). Она полностью сов-

пала (с учетом знаков) с зависимостью 
угла подъема для синусоиды, располо-
женной на цилиндрической поверхно-
сти [9]. Аналогичное соответствие на-
блюдается и для однопериодной кривой 
ведущего кулачка. На основании этого 
делаем вывод, что для определения уг-
лов подъема сферических кривых мож-
но использовать зависимости, получен-
ные для цилиндрических кривых.  

 
 

 
 

Рис. 5. График зависимости угла подъема сферической центровой кривой (синусоиды) от дуговой 
координаты: 1 – абсолютное значение α1; 2 – модуль значения угла α1; 3 – абсолютное значение α3; 4 – модуль значения угла α3 

 
 

КПД исследуемого механизма оп-
ределяем по формуле 

 

1 2ш п шη η η η= ⋅ ⋅ ,               (15) 

где 1шη  и 2шη  – КПД выходного и вход-
ного шарниров соответственно;  
пη  – КПД сферической ППТК. 

КПД шарниров 1шη  и 2шη  зависят 
от углов β1 и β2 соответственно и со-
ставляют 0,96...0,99. 

КПД передачи  

2

1

.п
n

M
M i

η =
⋅

               (16) 

Вращающий момент на ведущем 
валу 

( )
2

1 cos
= ×

⋅
MM

u φ
 

( ) ( )
( )

1
1 3

0 1 3

sin cos 2
sin

−

=

⎛ ⎞+ ⋅ −
× ⎜ ⎟+⎝ ⎠
∑
n

k

α φ α φ
α α

,   (17) 

где φ  – угол трения, φ  = arctg(f). 
На рис. 6 показаны результаты 

расчета моментов и КПД за один оборот 
ведущего вала для передачи со следую-
щими параметрами: А = 10 мм,  
R = 40 мм, Z1 = 1, Z3 = 4, in = 5,  
M2 = 200 Н·м. 
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а) 

   
 

б) 

 
 
Рис. 6. Зависимость вращающих моментов (а) и КПД передачи (б) от угла поворота ведущего вала 

 
 

С учетом формулы (1) можно оп-
ределить, что КПД исследуемого меха-
низма будет равен 0,7…0,75 в зависи-
мости от углов наклона осей валов β1 и 
β2 и приведенного коэффициента трения 
f, который принимался равным 0,05. 

 
Выводы 

Разработан механизм, обладаю-
щий большей нагрузочной способно-
стью по сравнению с конической пере-
дачей при аналогичных габаритных 

размерах, т. к. мощность передается од-
новременно по нескольким параллель-
ным потокам (телам качения). Напри-
мер, при передаточном отношении iп = 5 
число таких потоков также равно пяти. 

Установлено, что КПД сфериче-
ских передач равен КПД цилиндриче-
ских ППТК, т. к. углы подъема цен-
тровых кривых этих передач изменя-
ются одинаково. КПД механизма при-
мерно соответствует КПД червячной 
передачи с однозаходным червяком. 
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Помимо редукторных узлов, на базе 
данного механизма возможно создание 
коробок скоростей при придании до-

полнительной степени свободы корпу-
су и поочередному торможению одно-
го из звеньев.  
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