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Аннотация. Разработана методика определения степени нагру-
женности тел качения в рабочей зоне роликовых радиальных од-
норядных подшипников, согласно которой распределение 
нагрузки между телами качения в рабочей зоне данных подшип-
ников зависит от их расположения в этой зоне и размеров контакт-
ной площадки между максимально нагруженным телом качения и 
наружным кольцом подшипника. Используя разработанную мето-
дику, для конкретных примеров выполнен расчет радиальной 
силы, действующей на подшипник. В результате получено соот-
ношение между радиальной силой подшипника и силой, действу-
ющей на наиболее нагруженное тело качения, которое отличается 
от принятого в современной практике расчета данных подшипни-
ков. Показано также, что данное соотношение не является посто-
янным, а зависит от величины силы, действующей на наиболее 
нагруженное тело качения, и размеров колец и тел качения под-
шипника. В этой связи для определения максимальной нагрузки 
на тела качения-ролики в рабочей зоне подшипника с помощью 
разработанной методики предлагается использовать метод итера-
ций или последовательных приближений, сущность которого со-
стоит в первоначальном приближенном определении силы, дей-
ствующей на наиболее нагруженное тело качения, последующем 
определении нагрузки на подшипник и сравнении ее с действи-
тельной силой. Многократно повторяя этот процесс, можно полу-
чить максимальную силу, действующую на тела качения в рабо-
чей зоне подшипника с любой степенью точности.
Ключевые слова: роликовый радиальный подшипник, тела каче-
ния, полуширина контактной площадки, контактные напряжения
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 Abstract. A method for determining the degree of loading of rolling elements in 
the working area of roller radial single-row bearings has been developed, according 
to this method the load distribution between rolling elements in the working area 
of these bearings depends on their location in this zone and the size of the contact 
pad between the maximally loaded rolling element and the outer ring of the bearing. 
Using the developed methodology, the radial force acting on the bearing is 
calculated for specific examples. As a result, the ratio between the radial force of 
the bearing and the force acting on the most loaded rolling body is obtained, which 
differs from the calculation of these bearings accepted in modern practice. It is also 
shown that this ratio is not constant, but depends on the magnitude of the force 
acting on the most loaded rolling body and the size of the rings and rolling bodies 
of the bearing. In this regard the following is proposed, in order to determine the 
maximum load on the rolling bodies-rollers in the working area of the bearing using 
the developed methodology, the method of iterations or successive approximations 
is suggested to be used, the essence of which consists in the initial approximate 
determination of the force acting on the most loaded rolling body, subsequent 
determination of the load on the bearing and comparing it with the actual force. By 
repeating this process many times, it is possible to obtain the maximum force acting 
on the rolling elements in the working area of the bearing with any degree of 
accuracy. 
Keywords: roller radial bearing, rolling elements, half-width of the contact pad, 
contact stresses 
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Подшипники качения — это опоры валов и 

вращающихся осей, которые ориентируют их в 
пространстве и воспринимают действующие на 
них нагрузки. Причем характер опор зависит от 
схемы нагружения подшипников. Это может 

быть как простая, так и двойная шарнирная 
опора, заделка [1–5]. Подшипники качения со-
стоят из наружного и внутреннего колец, тел ка-
чения (шариков или роликов) и сепаратора, раз-
деляющего тела качения. Наиболее часто при-
меняются шариковые подшипники. Роликовые 
подшипники используются там, где не подходят 



 

 
шариковые вследствие больших статических и 
динамических нагрузок. 

Работоспособность подшипников в значи-
тельной степени зависит от контактных напря- 
жений между телами качения и кольцами. Мак-
симальные контактные напряжения возникают 
на поверхности наиболее нагруженного тела 
качения. Для их определения необходимо знать 
закон распределения нагрузки между телами 
качения. Данная задача носит название задачи 
Штрибека. Она довольно просто решается для 
шариковых подшипников. Для роликовых под-
шипников решение отсутствует. В литературе 
[6–12] имеются достаточно подробные сведе-
ния о специфике работы, характере контакт-
ного взаимодействия тел качения с кольцами 

роликовых подшипников. Однако для решения 
данной задачи их явно недостаточно. Поэтому 
задача о нахождении силы, действующей на 
максимально нагруженное тело качения роли-
ковых подшипников, является довольно акту-
альной.  

 
Рассмотрим роликовый радиальный под-

шипник. При приложении к подшипнику с уг-
лом контакта 0 радиальной силы  тела 
качения, находящиеся в нижней части подшип-
ника, будут воспринимать нагрузки , , 

,…,  (рис. 1). Тела качения будут нагру-
жены неравномерно. 

 

 

 

 
 

 



 

 
Из условия равновесия следует, что 

0 1 22· ·cos γ 2· ·cos 2γrF F F F  

+…+ 2· ·cos γ ,nF n  (1) 
 
где 0F — сила, действующая на наиболее наг- 
руженное тело качения; γ — угол между смеж-
ными телами качения. 

Сближение тел качения с кольцами под-
шипников можно найти по формулам для кон-
такта цилиндров с параллельными осями [13–
15]. Сближение тел качения с внутренним коль- 
цом подшипника 
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с наружным кольцом 
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где ic — половина ширины прямоугольной пло-
щадки контакта тела качения с кольцом под-
шипника 
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где l — длина тела качения; 1D — диаметр до-

рожки качения кольца подшипника; 2D — диа-
метр тела качения. 

В формуле (4) знак «+» соответствует кон-
такту тела качения с внутренним кольцом под-
шипника, а знак «–» с наружным. 

Нагрузка rF  на корпусные детали переда-
ется наружным кольцом подшипника. Внут-
реннее кольцо обычно с натягом устанавлива-
ется на вал и является как бы его продолже-
нием. Поэтому в данном случае правильнее бу-
дет рассмотреть контактное взаимодействие 
тел качения с наружным кольцом подшипника.

Из геометрических соотношений 

1 0 2 0δ δ cos γ;  δ δ cos 2γ ;    

0δ δ cos γ ;  γ 2π / , i i z  (5) 

где z — количество тел качения в подшипнике. 
Тогда  

0 0 0

δ 1 lnccos γ .  
δ 1 lnc

i i iFi
F

 (6) 

Обозначим 0./i ik F F  Используя свойства 
натурального логарифма, формулу (6) можно 
представить следующим образом: 
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Следовательно, 
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Теперь представим, что 

0 0  ;   ,i iс m F с m F  (9) 

где для внутреннего кольца подшипника 
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Возведем правую и левую часть выражения 
(11) в степень . В результате получим 
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Откуда 
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Возведем правую и левую часть формулы 
(13) в квадрат. Учтем также, что 0 :i iF k F  
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0
0

/ .  
i

i
k

i i
ek F F e m

m F
 (14) 

Из формулы (14) получим следующее вы-
ражение для ik : 
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Таким образом, 
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Далее обозначим 
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Представим знаменатель формулы (17) в 
следующем виде [16]: 
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Последняя формула в выражении (19) мо-
жет быть заменена следующей приближенной 
формулой, полученной из ряда Тейлора для по- 
казателя степени при  меньше единицы [16]: 

1 lnc
01  1 ln ,  oxe x c  (20) 

то есть 
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В итоге придем к квадратному уравнению 
относительно : 

2 0 ,    i iak bk c  (22) 

где 

1; 2 ln 3;oa b c  

02cos γ 1 ln . c i c  (23) 

Из двух корней уравнения (22) необходимо 
выбрать подходящий в данном случае корень. 
Таким образом, можно определить величину 
отношения сил, действующих на i -е и макси-
мально нагруженное тело качения подшипника. 
Эта величина зависит от расположения тел ка-
чения в рабочей зоне подшипника и полуши-
рины прямоугольной площадки контакта мак-
симально нагруженного тела качения с наруж- 



 

 
ным кольцом подшипника. Суммируя все силы, 
действующие на тела качения в нагруженной 
зоне, можно получить силу, действующую на 
подшипник, то есть решить обратную задачу 
по определению нагруженности тел качения в 
рабочей зоне подшипника. 

Теперь перейдем к прямой задаче. В лите-
ратурных источниках [13; 17; 18] приводится 
формула, которая связывает силу, действую-
щую на наиболее нагруженное тело качения с 
радиальной нагрузкой на подшипник . Она 
выглядит следующим образом:

0 β  .  rFF
z

 (24) 

В этой формуле   4,37 для шариковых 
и  4,06 для роликовых подшипников. 

Формула (24) удобна для практического ис-
пользования. Однако для роликовых подшип-
ников, в которых, согласно вышеизложенному, 
сила, действующая на максимально нагружен-
ное тело качения зависит от нескольких пара-
метров, выглядит недостаточно убедительно. 

Обратимся к конкретному примеру. Для 
этого рассмотрим, например, радиальный ро-
ликовый подшипник с короткими цилиндри-
ческими роликами № 2306 по Государствен-
ному стандарту СССР ГОСТ 8328-751, со-
гласно которому данный подшипник имеет 
следующие характеристики: внутренний диа-
метр d = 30 мм; наружный диаметр  72 мм;D  
диаметр тела качения 2 10 мм;D  длину тела 
качения l = 10 мм. Количество тел качения 
подшипника  12.z  Поэтому в рабочей зоне 
подшипника будет находиться пять тел каче-
ния: одно в центе и по два с каждой стороны. 
Диаметр дорожки качения наружного кольца 
подшипника 

 
1 ГОСТ 8328-75. Подшипники роликовые радиальные с короткими цилиндрическими роликами. Типы и основные 

размеры. Государственный комитет СССР по стандартам. М.: Издательство стандартов, 1987. 27 с. 

1 2/ 2  D d D D  

30 72 / 2 10 61мм.  

Угол между смежными телами качения 

 γ 2π / π / 6 30 .z  

Предположим также, что на наиболее 
нагруженное тело качения действует сила

0 1000F Н. Тогда полуширина площадки кон-
такта этого тела с наружным кольцом подшип-
ника составит 
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3

2,35 1000 61·10  
10 10 61 10

 

0,081 мм 81 мкм .  

Для роликов, ближайших к наиболее нагру-
женному, то есть при 1,i по формулам (23) 
получим 

2 · ln 0,081 3 8,0266;  b  

2 ·cos30 1 ln 0,081 6,0852. c  

Подходящий корень уравнения (22) в этом 
случае 1 1 0/ 0,8476.k F F  

Для следующих двух крайних роликов в ра-
бочей зоне подшипника ( 2)i  по формулам 
(23) получим 

8,0266;b  

2 ·cos60 1 ln 0,081 3,5133.  c  

Подходящий корень уравнения (22) 

2 2 0/ 0, 4646.k F F  



По формуле (1) найдем

0 1 1· 2 · ·cos 2 · ·cos 2 ;

1000 · 2 ·0,8476 ·cos30 2 ·0,4646 ·cos 60
r

r

F F k k

F

2932,6863 .Н

Тогда коэффициент  в формуле (24)

0 · 1000 ·12 4,0918.
2932,6863r

F z
F

Анализируя данные приведенного при-
мера, можно отметить, что для роликов, бли-
жайших к наиболее нагруженному, которые, в 
свою очередь, нагружены гораздо больше 
остальных, второе слагаемое в формуле (20) 
много меньше единицы (точнее –0,1524). По-
этому погрешность определения силы, дей-
ствующей на эти ролики, не превышает 1,5 % 
[16; 19]. Для остальных роликов погрешность 
составит примерно 10…15 %. Однако силы, 
действующие на эти ролики, гораздо меньше,
а их доля в общем балансе сил незначительна. 
Таким образом, точность приведенных расче-
тов вполне удовлетворительна.

Согласно предлагаемой методике, распре-
деление нагрузки между телами качения в рабо-
чей зоне подшипника зависит от их располо-
жения и размеров площадки контакта макси-
мально нагруженного тела качения с наружным 
кольцом подшипника. При этом размеры пло-
щадки контакта в значительной степени зави-
сят от силы, воспринимаемой телом качения. 
Поэтому следует ожидать, что коэффициент

 также будет зависеть от этой силы. Для ил-
люстрации данного предположения примем
в приведенном выше примере силу 0 500 H.F  

Получим, что .β 4,0832  Когда 0 1500 Н,F
β 4,0978.  То есть с уменьшением нагрузки 
на подшипник величина коэффициента  также 
уменьшается, а значит, уменьшается и степень 
нагруженности тел качения в его рабочей зоне, 
и наоборот. Причем значения коэффициента
β , полученные в примерах, отличаются от дан-

ных работ [13; 17]. И на этом отличия не закан-
чиваются. Здесь речь идет о конкретном под-
шипнике, приведенном в примере. Для других 
подшипников этого типа данная тенденция, 
очевидно, будет сохраняться. В данном случае 
степень изменения коэффициентаβ невелика. 
Для других подшипников ситуация может из-
мениться, так как размеры площадок контакта 
зависят также и от размеров колец и тел каче-
ния подшипников.

Поскольку точное значение коэффициента 
в каждом конкретном случае неизвестно, для 

нахождения максимальной нагрузки на тела ка-
чения в рабочей зоне подшипников будет целе-
сообразно использовать метод итераций или 
последовательных приближений. Первона-
чально нагрузку можно определять по формуле 
(24), положив в ней коэффициент β  равным, 
например, 4,09, то есть среднему значению в 
рассмотренном примере. Затем по формуле (4) 
определить в первом приближении полуши-
рину площадки контакта наиболее нагружен-
ного тела качения с наружным кольцом под-
шипника. Далее найти подходящие корни урав-
нения (22) для всех тел качения в рабочей зоне 
подшипника и по формуле (1) найти силу rF . 
Полученную силу следует сравнить с действу-
ющей. Повторяя этот процесс несколько раз, 
можно получить искомую силу 0F с любой сте-
пенью точности.

Следует, однако, отметить, что процесс вы-
числения здесь довольно трудоемкий. Наи-
большую трудность представляет нахождение 
подходящих корней квадратного уравнения. 
Поэтому для решения этой задачи необходимо 
разработать специальную программу расчета.

Разработана методика определения соотно-
шения сил, действующих на тела качения в ра-
бочей зоне роликового радиального одноряд-
ного подшипника, согласно которой отношение 
сил, действующих на i -е и максимально нагру-
женное тело качения, зависит от расположения 



тела качения в рабочей зоне и полуширины пря-
моугольной площадки контакта максимально 
нагруженного тела качения с наружным коль-
цом подшипника. Эта методика позволяет
путем суммирования всех сил, действующих 
на тела качения в рабочей зоне, определять
результирующую силу или силу, нагружаю-
щую подшипник, то есть решать обратную
задачу по определению нагруженности тел
качения в рабочей зоне подшипника: по из-
вестной максимальной силе, действующей
на ролики в рабочей зоне, определять силу, 
нагружающую сам подшипник.

На этой основе для конкретных примеров 
решена прямая задача по определению нагру-
женности тел качения. В результате получено 
соотношение между радиальной силой в под-
шипнике и силой, действующей на макси-
мально нагруженное тело качения. Показано, 
что данное соотношение отличается от приня-
того в современной практике расчета данных 
подшипников. Показано также, что данное со-
отношение не является неизменным. Оно зави-
сит от величины силы, действующей на наибо-
лее нагруженное тело качения, а также от раз-
меров колец и тел качения подшипников.

Поскольку соотношение между радиаль-
ной силой в подшипнике и силой, действую-
щей на максимально нагруженное тело каче-
ния, не является неизменным, то для определе-
ния максимальной нагрузки на тела качения-
ролики в рабочей зоне подшипника с использо-
ванием разработанной методики предлагается 
использовать метод итераций или последова-
тельных приближений, сущность которого со-
стоит в первоначальном приближенном опре-
делении силы, действующей на наиболее 
нагруженное тело качения, последующем опре-
делении нагрузки на подшипник и сравнении 
ее с действительной силой. Многократно по-
вторяя этот процесс, можно получить макси-
мальную силу, действующую на тела качения в 
рабочей зоне подшипника с любой степенью 
точности. Однако процесс вычисления здесь 
довольно трудоемкий. Наибольшую трудность 
представляет нахождение подходящих корней 

квадратного уравнения. Поэтому для решения 
этой задачи необходимо разработать специаль-
ную программу расчета.
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