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Роликовые механизмы свободного хода функционируют в приводах машин при 
большой частоте включения и значительных динамических нагрузках. Определение 
их работоспособности обычно ограничено расчетом по максимальным нормальным 
или касательным напряжениям, возникающим в местах контакта роликов и внутрен-
ней звездочки, а оценку других важных параметров, например долговечности, как 
правило, не выполняют. Проведено исследование влияния усталостной прочности 
внешней обоймы на надежность роликовых механизмов свободного хода с примене-
нием расчетно-экспериментального подхода. В качестве исследуемого фактора при-
нят доверительный интервал наработки на отказ, а в качестве независимого факто-
ра — коэффициент запаса усталостной прочности. Установлено, что влияние коэф-
фициента запаса усталостной прочности на нижнюю границу наработки на отказ 
характеризуется зависимостью, близкой к экспоненциальной. Показано, что необхо-
димая работоспособность роликовых механизмов свободного хода обеспечивается 
при значении коэффициента запаса усталостной прочности внешней обоймы в пре-
делах 1,5…2,0. Дальнейшее увеличение запаса усталостной прочности приводит к до-
полнительному повышению расхода материала и массы механизма без существенного 
увеличения его надежности. Результаты исследований можно использовать при про-
гнозировании ресурса работы роликовых механизмов свободного хода. 
Ключевые слова: роликовый механизм свободного хода, теория надежности, уста-
лостная прочность, внешняя обойма, расчетно-экспериментальный метод 

Roller free-wheel mechanisms operate in machine drives when high turn-on frequencies 
and large dynamic loads are involved. The evaluation of efficiency of such mechanisms is 
usually limited to calculating maximum normal or tangential stresses occurring in contact 
areas between the rollers and the inner sprocket gear. Other important parameters, such as 
life of the mechanism, are not normally evaluated. A study of the impact of the external cage 
fatigue strength on reliability of roller free-wheel mechanisms is performed using the 
computation-and-experiment approach. The confidence range of runs to failure is adopted 
as the factor under examination; the fatigue safety factor is considered as an independent 
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factor.  It is established that the effect of the fatigue safety factor on the lower limit of runs to 
failure is characterized by a dependence close to exponential.  It is shown that the required 
efficiency of roller free-wheel mechanisms is guaranteed when the fatigue safety factor of the 
external cage falls within the 1.5–2.0 range. Further increase of fatigue strength safety leads 
to an additional increase of material consumption and the weight of the mechanism, 
without significant increase in safety. The results of the study can be used for forecasting 
operational life of roller free-wheel mechanisms. 
Keywords: roller free-wheel mechanism, reliability theory, fatigue strength, external cage, 
computational and experimental method 

Роликовые механизмы свободного хода 
(РМСХ), являющиеся одними из наиболее 
нагруженных элементов приводов различных 
машин, функционируют при значительной ча-
стоте включения (которая может достигать  
50 Гц), больших вращающих моментах и дина-
мических нагрузках [1–4]. На работоспособ-
ность РМСХ влияет целый ряд конструкцион-
ных [5–12], технологических [13–15], эксплуа-
тационных [11–15] и других факторов. 

В настоящее время в качестве критериев 
оценки работоспособности РМСХ обычно ис-
пользуют только нормальные H  или касатель-
ные  напряжения, возникающие в местах кон-
такта роликов и внутренней звездочки, которые 
не должны превышать допускаемых значений 
[ ]H  и [ ]:  ( [ ]HH    и [ ])    [1–4, 11, 12]. 
Влияние других параметров, например напря-
жений и деформаций внешней обоймы, на рабо-
тоспособность механизма не рассматривается. 

Достоверный и точный учет влияния раз-
личных факторов на надежность механизмов с 
использованием теоретических моделей пред-
ставляет собой очень сложную, а в ряде случаев 
невыполнимую задачу. С этой точки зрения 
оценку надежности РМСХ целесообразно про-
водить расчетно-экспериментальным методом. 

Цель работы — определение характера вли-
яния коэффициента запаса усталостной проч-
ности внешней обоймы на работоспособность 
РМСХ на основе экспериментальных данных и 
математических моделей теории надежности. 

 
Экспериментальный стенд. Исследование 
надежности РМСХ проведено на специальном 
стенде (рис. 1), обеспечивающем наиболее тя-
желые условия работы механизмов. 

Стенд включает в себя электродвигатель 5 
(мощностью 3 кВт, с номинальной частотой 
вращения 1 435 мин–1), ременную передачу 4  
(с передаточным отношением i = 1,5), криво-
шипно-коромысловый механизм 3, выходное 
звено которого жестко соединено со звездочкой 

РМСХ, установленного в корпусе сменного ста-
кана 2. Внешняя обойма РМСХ жестко связана 
с корпусом стакана, который в свою очередь 
посредством зубчатой передачи 6 (с общим пе-
редаточным отношением i = 1,0) связан с рабо-
чим валом электромагнитного тормоза 1 марки 
ПТ-40М. 

Вращение от электродвигателя через ремен-
ную передачу передается на кривошипно-
коромысловый механизм, кривошип которого 
вращается с частотой 956 мин–1, а выходное 
звено совершает качательное движение. Следо-
вательно, за один оборот кривошипа обеспечи-
вается полный цикл функционирования РМСХ, 
включающий в себя периоды заклинивания, 
расклинивания и свободного хода. 

Нагружение РМСХ в процессе испытания 
осуществляли тормозом ПТ-40М, который 
предварительно тарировали с помощью рычага 
с набором грузов и индикатора часового типа 
ИЧ10 (с ценой деления 0,01 мм). 

При работе стенда включение РМСХ проис-
ходит в крайних положениях коромысла, а не 
при достижении им определенной угловой ско-
рости, что характерно для приводов машин. 
Таким образом, заклинивание и расклинивание 
механизмов происходит при большем угловом 

 
Рис. 1. Кинематическая схема экспериментального 

 стенда для исследования надежности РМСХ 
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ускорении, вследствие чего наблюдается рост 
динамических нагрузок. Коэффициент дина-
мичности для РМСХ, согласно рекомендациям 
[4], принимали равным 1,75. 

 
Планирование и методика проведения экспе-
римента. Надежность работы изделий машино-
строения может быть оценена различными 
критериями. Для РМСХ в качестве такого кри-
терия наиболее удобно выбрать нижнюю нt  и 
верхнюю вt  границы наработки на отказ 

н ср в( ).t t t   
Особенностью РМСХ является то, что их ча-

стота включения за одинаковый промежуток 
времени при работе в различных приводах ма-
шин различна. Поэтому для них доверительный 
интервал наработки на надежность целесооб-
разно оценивать не временем, а соответствую-
щим ему количеством циклов включений меха-
низмов нN  и в .N  

Количество циклов включений в этом случае 
определяется по формуле 

  3600 ,i i iN t f   (1) 

где it  — время работы РМСХ, ч; if  — частота 
включения механизма, Гц. 

Значения верхней вt  и нижней нt  границ 
наработки находятся расчетно-эксперимен-
тальными путем. 

РМСХ являются восстанавливаемыми изде-
лиями, поэтому с учетом формулы (1) зависи-
мости для определения нижней нN  и верхней 

вN  границ доверительного интервала [16] 
можно представить в виде 
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где t  — суммарное время испытаний серии 
образцов;  2

(1 );2( 1)m  и 2
;2m  — распределе-

ние -квадрат со степенями свободы 2( 1)m  и 
2m при доверительной вероятности   0,9,  
m — общее число отказов в серии образцов за 
время t  [16]. 

При проведении испытаний за отказ прини-
мали события, наступление которых может 
определяться недостаточной прочностью или 
жесткостью внешней обоймы механизма. При 
недостаточной прочности таким событием яв-
ляется появление усталостных трещин и после-
дующее разрушение внешней обоймы. Влияние 

жесткости внешней обоймы на работоспособ-
ность РМСХ двояко. С одной стороны, при не-
достаточной жесткости могут наблюдаться та-
кие события, как пробуксовка, включение с за-
паздыванием, вибрация и шум при работе. Но с 
другой стороны, благодаря деформационной 
приспособляемости обоймы снижаются дина-
мические нагрузки, и увеличивается равномер-
ность распределения нагрузки между заклини-
вающимися роликами. 

Согласно рекомендациям работы [16], при 
проведении эксперимента в качестве критерия 
сравнительной оценки надежности РМСХ ис-
пользовали нижнюю нN  и верхнюю вN  гра-
ницы доверительного интервала наработки на 
отказ, которые принимали за исследуемые 
факторы. В качестве независимых факторов 
применяли коэффициенты запаса усталостной 
прочности n  и жесткости .n  

Значения коэффициентов n  и n  опреде-
ляли по известным зависимостям [17]. При 
этом выполнялось соотношение .n n   Рас-
чет, возникающих во внешней обойме напря-
жений и деформаций, проводили по формулам, 
предложенным в работе [18]. Для всех меха-
низмов контактные напряжения при макси-
мальных динамических нагрузках не превыша-
ли допускаемые [ ]HH    = 2 000 МПа. 

Экспериментальные образцы РМСХ, выпол-
ненные из стали ШХ15 твердостью до  
HRCэ 58…62, имели следующие параметры: 
внутренний диаметр обоймы D = 60 мм, угол 
заклинивания  = 8°, диаметр заклинивающихся 
роликов d = = 8 мм, число роликов z = 4. Всего 
было испытано четыре серии образцов (табл. 1), 
которые отличались друг от друга коэффициен-
тами n  и .n  Различные значения коэффици-
ентов достигались изменением толщины обо-
лочки 1h  и задней стенки 2h  внешней обоймы. 

Программа испытаний PМСХ включала в 
себя следующие этапы. 

Вначале механизмы подвергали обкатке в 
течение 6…8 ч при пониженной нагрузке, со-
ставлявшей 0,1…0,2 номинального значения 
(2,5…5,0 Н·м). 

Затем нагрузку увеличивали до номинально-
го значения (25 Нм) и выполняли испытание 
каждого опытного образца в течение принятого 
расчетного времени, равного 50 ч, или наступ-
ления отказа. При этом фиксировали число от-
казов m, наступивших при работе PМСХ. 

Каждую серию испытаний проводили для 
одного-трех образцов РМСХ с одинаковыми 
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геометрическими параметрами (см. табл. 1) в 
зависимости от числа и вида отказов или их 
отсутствия. Во время экспериментов частота 
включения РМСХ составляла 16 Гц. Механизмы 
работали по 5…10 ч в сутки и смазывались 
ЦИАТИМ-203 (ГОСТ 8773–73). 

Так как известны количество исследованных 
образцов РМСХ в каждой серии n и общее чис-
ло их отказов m в течение суммарного времени 
испытаний t , можно определить значения 
распределений -квадрат  2

(1 );2( 1)m  и 2
;2 ,m  

а затем — нN  и в .N  
 

Результаты и дискуссия. Результаты оценки 
надежности РМСХ, полученные расчетно-
экспериментальным методом, приведены в 
табл. 2 и на рис. 2. 

Анализ полученных результатов позволил 
установить следующее. 

1. Опытные образцы РМСХ серии № 1 и 2 
характеризуются стабильной работой в течение 
всего времени испытаний. При их функциони-
ровании были выявлены разовые случаи незна-
чительного буксования. 

2. При работе опытных образцов РМСХ се-
рии № 3 после 20…30 ч наблюдались суще-
ственное буксование и включение с ударами. 

3. Опытный образец РМСХ серии № 4 пока-
зал нестабильную работу в течение всего вре-

мени испытания, которое сопровождалось зна-
чительным буксованием и вибрацией. В конце 
эксперимента на внешней обойме начали обра-
зовываться усталостные трещины. 

На рис. 2 приведена оценка надежности 
РМСХ. В качестве критерия сравнительной 
оценки использована нижняя граница довери-
тельного интервала наработки на отказ. Как 
видно из рис. 2, при уменьшении коэффициен-
та запаса усталостной прочности внешней 
обоймы с 2,00 до 1,00 (в 2 раза) надежность 
РМСХ снизилась более чем в 4 раза. 

Аппроксимация результатов позволила по-
лучить линию тренда (см. рис. 2, сплошная 
кривая), характеризующую влияние коэффици-
ента запаса усталостной прочности внешней 

 
Рис. 2. Зависимость нижней границы наработки  

на отказ от коэффициента запаса усталостной  
прочности 

Таблица 1 
Основные параметры опытных образцов РМСХ фрикционного типа 

Номер  
серии 

Толщина  
оболочки 1,h  мм 

Толщина  
задней стенки 2 ,h  мм 

Коэффициент запаса  
усталостной прочности n  

Коэффициент запаса 
жесткости n  

1 6,0 5,0 2,00 2,13 

2 5,2 4,5 1,51 1,54 

3 4,8 4,0 1,24 1,20 

4 4,5 3,5 1,00 0,93 
 

Таблица 2 
Результаты расчетно-экспериментальной оценки надежности РМСХ 

Номер 
серии 

Число  
образцов n 

Число 
отказов m 

Распределение 

 2
(1 );2( 1)m  

Распределение 
2

;2m  
Время работы 

,t  ч 

Число циклов, млн вкл. 

нN  вN  

1 2 1 7,8 0,21 115 1,69 63,00 

2 3 2 10,6 1,06 150 1,63 16,00 

3 2 3 13,4 3,07 95 0,81 3,56 

4 1 3 13,4 3,07 50 0,42 1,80 
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обоймы на нижнюю границу наработки на от-
каз, которую можно описать как 
  60,28 10 exp(0,93 ).N n н   (2) 

Следует отметить, что зависимость (2) мо-
жет быть использована при 1,0,n   а резуль-
таты расчетов носят оценочный характер. 

Выводы 
1. Экспериментально доказано, что для 

обеспечения работоспособности РМСХ недо-
статочно только выполнить условие [ ].HH    
Подтверждена и установлена закономерность 
влияния коэффициента запаса усталостной 
прочности внешней обоймы n  на работоспо-
собность РМСХ. 

2. При значении коэффициента запаса уста-
лостной прочности в пределах, рекомендован-
ных для узлов и деталей общего машинострое-

ния (n  = 1,5…2,0), обеспечивается достаточ-
ная работоспособность РМСХ. При этом необ-
ходимо учитывать, что при вычислении коэф-
фициента n  значения напряжений внешней 
обоймы должны быть определены с достаточ-
ной для инженерных расчетов точностью и до-
стоверностью. 

3. При изменении коэффициента запаса уста-
лостной прочности в диапазоне n  =  1,5…2,0 
работоспособность РМСХ существенно не меня-
ется. Для этого диапазона увеличение коэффи-
циента n  в 1,33 раза приводит к росту нижней 
границы доверительного интервала наработки 
на отказ всего на 3,6 %, что находится в пределах 
погрешности эксперимента. 

4. Выполнение внешней обоймы РМСХ с ко-
эффициентом запаса усталостной прочности 
n  > 2,0…2,5 приводит к росту массогабарит-
ных характеристик, но не обеспечивает значи-
тельного повышения надежности. 
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