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Привод машины содержит редуктор, валы которого установлены на подшипниках ка-
чения. Каждый вал опирается по меньшей мере на два подшипника. Число подшипни-
ков в редукторе может достигать четырех и более. При отказе хотя бы одного из них 
работоспособность редуктора нарушается. Подшипники образуют систему, надежность 
которой определяет уровень привода машины. До последнего времени работоспособ-
ность подшипника в редукторе определялась стандартной 90%-ной надежностью неза-
висимо от надежности остальных подшипников. Сегодня требования к этой характери-
стике машин резко возросли. Число отказов нового оборудования в течение первого 
года работы не должно превышать 1 % (99%-ная надежность), а в течение пятого го-
да — 10 % (90%-ная надежность). Для обеспечения этих требований надежность каждой 
части машины должна быть соответственно более 99 и 90 %. В работе надежность под-
шипников определяется с помощью трехпараметрического распределения Вейбулла. 
Предложен следующий метод расчета подшипников. В соответствии с надежностью си-
стемы рассчитывают надежность отдельных подшипников, затем — ресурс каждого 
подшипника в зависимости от нагрузки и его надежности. Ресурс системы вычисляют 
как производную величину от ресурсов подшипников, входящих в ее состав. В резуль-
тате обеспечивается выбор подшипников повышенной надежности. 
Ключевые слова: ресурс подшипника, надежность системы подшипников, динамиче-
ская грузоподъемность, распределение Вейбулла, функция распределения отказов 

The drive of a machine-tool includes a reducer, whose shafts are mounted on rolling bearings. 
Each shaft is supported by at least two bearings. There can be four or more bearings in the re-
ducer. Even if one of them fails, the performance of the reduction gear unit is compromised. 
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Bearings form a system, the reliability of which determines the reliability of the drive of the 
machine. Until recently, reliability of bearings in the reducer was determined by the standard 
90 % reliability, regardless of the reliability of the other bearings. Today, the requirements to 
this characteristic are considerably more demanding. The number of failures of new equip-
ment during the first year of operation should not exceed 1 % (99 % reliability), and during the 
fifth year should be no more than 10% (90% reliability). To meet these requirements, the reli-
ability of each part of the machine must be above 99 % and 90 % respectively. In this paper, 
the reliability of the bearings is determined using the three-parameter Weibull distribution. 
A systematic approach to the calculation of bearings is proposed. In accordance with the relia-
bility of the system, the reliability of individual bearings is calculated. Then, the life of each 
bearing is determined depending on the load and the bearing’s reliability. The service life of 
the bearing system is calculated as a derivative of the life of bearings in the system. As a result, 
the selection of bearings of increased reliability is ensured. 
Keywords: bearing service life, bearings reliability, dynamic load-carrying capacity, Weibull 
distribution, failure distribution function 

Привод машины содержит редуктор, валы ко-
торого установлены на подшипниках качения. 
Каждый вал опирается по меньшей мере на два 
подшипника. Одноступенчатый редуктор с 
двумя валами имеет четыре подшипника, а 
двухступенчатый с тремя валами — шесть. 

Во многих машинах приводы оснащены 
многоступенчатыми редукторами. Например, в 
конвейерах используют трех-, четырех- и пяти-
ступенчатые редукторы с большим количе-
ством подшипников. При отказе хотя бы одно-
го из них работоспособность редуктора нару-
шается. Подшипники образуют систему (СП), 
надежность которой определяет надежность 
привода машины. 

Цель работы — разработка метода расчета и 
выбора подшипников повышенной надежности 
для обеспечения заданного ресурса СП в редук-
торе. 

До последнего времени работоспособность 
подшипника в редукторе определялась стан-
дартной 90%-ной надежностью независимо от 
надежности остальных подшипников. Сегодня 
требования к этой характеристике машин резко 
возросли. Число отказов нового оборудования 
в течение первого года работы не должно пре-
вышать 1 % (99%-ная надежность), а в течение 
пятого года — 10 % (90%-ная надежность) [1]. 
Для удовлетворения этих требований надеж-
ность каждой части машины должна быть бо-
лее 99 % в первый год работы и не менее 90 % 
на пятом году. Общая надежность системы 
подшипников в редукторе определяется как [2] 

    1 2 ,i nR R R R R  (1) 

где iR  — надежность i-го подшипника; n — 
общее число подшипников в редукторе. 

Так как 1iR , надежность СП R  всегда 
меньше минимально допустимой надежно-
сти miniR  одного подшипника. При известной 
надежности СП R  можно рассчитать мини-
мально допустимую надежность наиболее 
нагруженного подшипника 

   1/
min .n

iR R   (2) 

В таблице приведены расчетные значения 
минимально допустимой надежности наиболее 
нагруженного подшипника для трех редукто-
ров при различной надежности СП. 

Анализ данных таблицы показывает, что 
надежность одного подшипника в редукторе 
должна быть намного больше надежности СП. 
В конце Второй мировой войны в машинах ис-
пользовали подшипники, которые по ресурсу 
во многом уступали современным. В 1994 г. 
долговечность подшипников в 14 раз превыша-
ла таковую в послевоенном периоде. Не суще-
ствовало общепризнанных стандартов, и каж-
дый производитель изготавливал подшипники 
по собственным правилам. 

В 1947 г. Дж. Лундберг и А. Пальмгрен опуб-
ликовали статью «Динамическая грузоподъем-

Значения минимально допустимой надежности 
наиболее нагруженного подшипника  

при различной надежности СП 

Число 
Минимально допустимая 

надежность min ,iR  % 

ступеней 
редуктора подшипников R = 90 % R = 95 % R = 99 % 

1 4 97,40 98,73 99,75 
2 6 98,26 99,15 99,83 
3 8 98,69 99,36 99,87 
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ность подшипников качения», содержание ко-
торой определяет основные положения расчета 
таких изделий до сегодняшнего дня. В материа-
лах статьи обобщались результаты большого 
числа экспериментов компании SKF и предла-
галось определять ресурс подшипника с задан-
ным уровнем надежности [3]. 

Надежность подшипника зависит от его 
конструкции. При повышенных требованиях к 
этому параметру конструкция усложняется. 
Отклонения в химической структуре материала 
на микро- и макроуровнях от заданных приво-
дят к снижению надежности. Ошибки в техно-
логии производства, вызванные сложностью 
оборудования, дефектами инструмента, по-
грешностями в системе контроля, недостаточ-
ной квалификацией персонала и другими фак-
торами, также влияют на надежность подшип-
ника. Недостатки при монтаже подшипников в 
машине приводят к потере надежности. Изме-
нения условий эксплуатации (нагрузки, режима 
работы, температуры, смазки, влажности и пр.) 
по сравнению с расчетными ощутимо отража-
ются на надежности подшипника [4]. 

Большое число случайных факторов, влия-
ющих на надежность, определяет ее вероят-
ностный характер, поэтому ее рассчитывают на 
основе результатов эксперимента и статистиче-
ского анализа данных. Для этой цели исполь-
зуют трехпараметрическое распределение Вей-
булла как наиболее подходящее при исследова-
нии отказов подшипников [5]: 
   ( ) 1 ( ),F L R L   (3) 

где ( )F L  — функция распределения отказов под-
шипников в зависимости от ресурса L, млн об.; 

( )R L  — надежность подшипника. 
Ресурс определяется числом оборотов под-

шипника 

   п
6

60 ,
10

hL nL  млн об.,  (4) 

где Lh — ресурс подшипника в часах; пn  — ча-
стота вращения подшипника, об/мин. 

Для трехпараметрического распределения 
Вейбулла надежность имеет вид [6] 

  
        

min

min
( ) exp ;

b

med

L LR L
L L

 (5) 

   min 0,L L  

где minL  — минимальный ресурс, после кото-
рого начинаются отказы подшипников, обыч-

но min 0,05;L   4, 46medL  — масштабный па-
раметр, определяющий 63,21 % отказов 
(63,21%-ный процентиль); b = 1,5 — параметр 
формы, определяющий сдвиг распределения 
отказов ( )F L  [7]. 

Плотность распределения отказов 

    ( ) ( )( ) .dF L dR Lf L
dL dL

 (6) 

После подстановки выражения (5) в форму-
лу (6) и дифференцирования получим 

  

     

        

1
min

min min

min

min

( )

exp .

b

med med

b

med

b L Lf L
L L L L

L L
L L

 

Среднее значение L  и стандартное откло-
нение L  для функции распределения отказов 
 F L  имеют вид 

          min min 1 1 ;L medL L L b   (7) 

             2
min 1 2 1 1 ,L medL L b b  (8) 

где ( )b  — гамма-функция [8]. 
При заданном уровне надежности R  СП 

рассчитаем по выражению (5) допустимый ре-
сурс подшипника: 

         
 

1/

min min
1ln .

b

medL L L L
R

   (9) 

Определим характеристики распределения 
ресурса радиального шарикового подшипника 
(рис. 1) при следующих параметрах функции 
Вейбулла: min 0,05;L   4, 46;medL  1,5.b  По 
уравнению (7) вычислим среднее значение ре-
сурса 

 

Рис. 1. Конструктивная схема радиального  
шарикового подшипника: 

1 — сепаратор; 2 — шарики; 3 — наружное кольцо;  
4 — внутреннее кольцо 
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min min
11

10,05 4, 46 0,05 1 4,033.
1,5

L medL L L
b

 

По уравнению (9) найдем медиану распре-
деления ресурса, для которой надежность 
 0,50:R  

  
      

 

    
 

1/

50 min min

1/1,5

1ln

10,05 4, 41 ln 3,504.
0,5

b

medL L L L
R

 

Для надежности  0,90R  определим 10%-ный 
процентиль ресурса (9) 

      
 

1/1,5

10
10,05 4, 41 ln 1.

0,90
L  

Стандартное отклонение ресурса найдем по 
формуле (8) [9] 

                       

1/2
2

min
2 11 1L medL L
b b

 

                   

1/2
22 14,46 0,05 1 1 2,701.

1,5 1,5
 

Коэффициент вариации относительного ре-
сурса 

    


2,701 0,6697.
4,033

L
L

L
C  

Уравнение кривой усталости подшипников 
[10] (рис. 2) имеет вид 

          
   

1/ 1/
10

6 6 const,
10 10

p pL LF C C   (10) 

где F — нагрузка, Н; p = 3 для шарикопод-
шипников и p = 10/3 для роликоподшипников; 
L — ресурс подшипника, об.; С — базовая дина-
мическая грузоподъемность подшипника, Н; 
L10 = 106 — номинальный ресурс подшипника, 
соответствующий C. Координаты на рис. 2 по-
лучены после возведения в степень p обеих ча-
стей выражения (10) и преобразования относи-
тельно параметра .pF  

При нагрузке, равной базовой динамической 
грузоподъемности, надежность стандартных 
подшипников R = 90 %. Вероятность отказа в 
течение ресурса L10 составляет 10 %. Используя 
данные рис. 2 и выражение (10), получим 

     1/ 1/ 1/ 1/
1 21 2 10... .p p p p

i iF L F L F L CL   (11) 

При расчете и выборе подшипников для ре-
дуктора действительная нагрузка отличается от 
базовой динамической грузоподъемности С, 
реальная частота вращения подшипника не со-
ответствует таковой при испытаниях, а прогно-
зируемая надежность не равна 90%-ной надеж-
ности стандартного подшипника. 

На рис. 3 в точке (т.) А указаны стандартные 
характеристики подшипника в логарифмах: C  
и  10 1,AL L  соответствующие надежности 
подшипника  90 %R  ( 0,90).R  В т. D приве-
дены рабочие показатели проектируемого под-
шипника DF  и DL  с уровнем надежности 
 .DR R  
Чтобы определить базовую динамическую 

грузоподъемность C для проектируемого под-
шипника, необходимо перейти из т. D в т. A 
через т. B вдоль постоянного уровня надежно-
сти DB. С помощью выражения (11) получим 
  1/ 1/ .p p

B DB DF L F L  

 

Рис. 2. Кривая усталости подшипников 

 
Рис. 3. Зависимость динамической нагрузки  

от ресурса подшипника при заданной надежности 
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Отсюда 

     
 

1/

.
p

D
B D

B

LF F
L

  (12) 

Для нагрузки одного значения на линии BA  
используем формулу надежности (5) в т. D: 

  
        

min

min
exp .

b
B

D
med

L LR
L L

 

Из этого выражения определим ресурс 

        
 

1/

min min
1ln

b

B med
D

L L L L
R

 

и, подставив его в уравнение (12), получим 

  

  

   
 

 
 
   

1/

1/

1/
min min

.
ln1

p
D

B D
B

p

D
D b

med D

LF F
L

LF
L L L R

 

Нагрузка BF  равна базовой динамической 
грузоподъемности C (см. рис. 3), поэтому 

  
  

 
 
   

1/

1/
min min

.
ln1

p

D
D b

med D

LC F
L L L R

 (13) 

Выражение (13) можно упростить следую-
щим образом: 

         


1 1ln ln ln 1 ... 1 ,
1 f f D

D f
p p R

R p
 

где fp  — вероятность отказа. 
Тогда формула (13) преобразуется к виду 

  
  

 
  

    

1/

1/
min min

.
1

p
D

D b
med D

LC F
L L L R

 (14) 

Часто нагрузки являются переменными, и 
приходится использовать коэффициент дина-
мичности .dK  В этом случае постоянная 
нагрузка d DK F  вызывает такое же разрушение 
поверхностей качения, как и переменная 
нагрузка .DF  Определим базовую динамиче-
скую грузоподъемность C  радиального шари-
кового подшипника (см. рис. 2), если расчетная 
нагрузка  2DF  кН, а коэффициент динамич-
ности 1, 4.dK  Частота вращения подшипника 
п  250n  об/мин, продолжительность работы 

  320 10hL  ч с допускаемой надежностью 
 0,99.R  Согласно выражению (4), ресурс 

подшипника в млн об. 

  
  

 
3

6

60 20 10 250
300.

10
L  

Таким образом, полученный ресурс под-
шипника в 300 раз больше ресурса стандартно-
го подшипника. По формуле (14) найдем требу-
емую динамическую грузоподъемность 

  
 

 
   

   

1/3

10 1/1,5
3001, 4 2

0,05 4, 441 1 0,99
C   

 = 29,57 кН. 

Стандартную динамическую грузоподъем-
ность вычисляют в зависимости от радиальной 
постоянной нагрузки ,DF  требуемого ресур-
са ,DL  частоты вращения пn  и допускаемой 
надежности R. В редукторах допускаемую 
надежность для каждого подшипника опреде-
ляют в зависимости от нагрузки F, заданного 
ресурса L и числа подшипников в СП 
(см. формулу (2) и таблицу). 

Согласно выражениям (1) и (5), после опре-
деления ресурса iL   ( 1, 2, , )i n  каждого под-
шипника в редукторе рассчитывается общий 
ресурс СП [11] 

  


     
 

1/

1 2

1 1 1... .
b

sys b b b
n

L
L L L

 (15) 

Ресурс СП в редукторе всегда меньше мини-
мального ресурса: 

   min .sys iL L  

При проектировании редуктора ресурс си-
стемы из четырех подшипников составлял 104 ч. 
После расчета и выбора стандартных подшип-
ников их ресурсы имели следующие значе- 
ния: 1 14 500 ч,L  2 17 350 ч,L  3 28 700 ч,L  

4 81 450 ч.L  
По выражению (15) определим ресурс СП из 

четырех подшипников: 

  


   


 


1,5 1,5 1,5

1/1,5

1,5

1 1 1
14 500 17 350 28 700

1 8586 ч.
81 450

sysL

 

Таким образом, ресурс СП меньше заданно-
го ресурса подшипников:   48586 ч 10 ч.sysL  
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Необходимо увеличить ресурсы подшипников 
путем повышения их надежности в соответ-
ствии с нагрузкой. 

Выводы 
1. Подшипники в редукторе привода маши-

ны образуют систему, надежность которой 
определяет работу редуктора и всего привода. 
При отказе одного подшипника работоспособ-
ность редуктора нарушается. 

2. Для увеличения надежности работы при-
вода машины необходимо рассчитывать под-
шипники редуктора как элементы СП. 

3. Надежность каждого подшипника в ре-
дукторе следует вычислять в зависимости от 
надежности остальных. 

4. Ресурс подшипников, имеющий вероят-
ностный характер, оценивается с помощью ста-
тистического распределения Вейбулла. 

5. Выбор подшипников со стандартной 
90%-ной надежностью не отвечает современ-
ным требованиям, так как число отказов со-
временного оборудования в течение первого 
года работы не должно превышать 1 %  
(99%-ная надежность), а в течение пятого года 
не более 10 % (90%-ная надежность). 

6. Ресурс СП в редукторе надо рассчитывать 
как производную величину от ресурсов под-
шипников, образующих систему. 

7. У СП долговечность работы меньше, чем у 
отдельного подшипника, поэтому необходимо 
выбирать стандартные подшипники повышен-
ной надежности. 
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