
Транспортное машиностроение. 2024. № 8(32). С. 4-11. ISSN 2782-5957 (print) 
Transport Engineering. 2024. no. 8(32). P. 4-11. ISSN 2782-5957 (print)  

 

4                                                                                                     © Иншакова Т. В., Шалыгин М. Г., 2024 

 

Машиностроение 
Mechanical engineering 

 
Научная статья 
Статья в открытом доступе 
УДК 539.43 
doi: 10.30987/2782-5957-2024-8-4-11 

 
ВЛИЯНИЕ ВИБРАЦИИ НА ИЗНОС БУКСОВОГО ПОДШИПНИКА 

 
Татьяна Викторовна Иншакова1, Михаил Геннадьевич Шалыгин2 
1,2 Брянский государственный технический университет, Брянск, Россия 
1 tanya.inschakova@yandex.ru  
2 migshalygin@yandex.ru; https://orcid.org/0000-0002-8102-9918 

 
Аннотация 

Цель исследования заключается в определе-
нии влияния вибрации на износ деталей буксового 
подшипника качения. Задачи исследования – полу-
чить зависимости скорости и интенсивности изна-
шивания элементов подшипника в зависимости от 
времени, определить наиболее неблагоприятные 
факторы, воздействующие на подшипник, оценить 
методы повышения износостойкости и виброустой-
чивости деталей буксового подшипника качения. 
Подшипник испытывался на токарно-винторезном 
станке 1К62 под действием и без действия осевой 
вибрации. Износ рассчитывался для беговой до-
рожки массовым методом, путем останова испыта-
ний и измерения потери массы (с точностью - 1 г). 
Путь трения ролика для определения интенсивно-
сти изнашивания рассчитывался аналитически. 
Научная новизна работы состоит в подтверждении 

гипотезы о неблагоприятном влиянии вибрации на 
износ и предложении методов и способов повыше-
ния виброустойчивости деталей подшипника каче-
ния. Результаты испытаний и расчетов представле-
ны в виде графиков, на которых показано влияние 
вибрации на детали буксового подшипника в виде 
кривой изнашивания, которая имеет нелинейную 
зависимость от времени испытаний, а также кривой 
изнашивания для испытаний без действия вибра-
ции. Определены основные факторы, влияющие на 
фреттинг-износ буксовых подшипников качения, 
предложены методы по повышению их вибро-
устойчивости и износостойкости.  

Ключевые слова подшипник качения, фрет-
тинг-износ, вибрация, интенсивность, изнашива-
ние, скорость, виброустойчивость. 
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Abstract 

The study objective is to determine the effect of 
vibration on the wear of the parts of a rolling axle box 
bearing. The tasks of the study are to obtain depend-
ences of the speed and wear intensity of bearing ele-
ments depending on time, to determine the most unfa-
vorable factors affecting the bearing, to evaluate meth-

ods for increasing wear resistance and vibration re-
sistance of parts of a rolling axle box bearing. The 
bearing is tested on 1K62 screw-cutting lathe under the 
action and without the action of axial vibration. Wear 
is calculated for the treadmill using a mass method, by 
stopping tests and measuring mass loss (with an accu-
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racy of 1g). The friction path of the roller to determine 
the wear intensity is calculated analytically. The scien-
tific novelty of the work consists in confirming the 
hypothesis about the adverse effect of vibration on 
wear and suggesting methods and ways to increase the 
vibration resistance of rolling axle box bearing parts. 
The results of the tests and calculations are presented 
as graphs showing the effect of vibration on the axle 

box bearing parts in the form of a wear curve, which 
has a nonlinear dependence on the test time, as well as 
a wear curve for tests without vibration. The main fac-
tors influencing the fretting wear of rolling axle bear-
ings are determined, methods for increasing their vibra-
tion resistance and wear resistance are proposed. 

Keywords: rolling bearing, fretting wear, vibra-
tion, intensity, wear, speed, vibration resistance.  
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Введение 
Как известно, при вращении оси ко-

лесной пары на её цапфы действуют пере-
менные по направлению и величине дина-
мические силы [1], которые передаются 
через корпус буксы к подшипнику, вызы-
вая вибрации. В работе говорится, что в 
условиях малых колебательных перемеще-
ний под действием вибраций контакт тел 
влечет возникновение фреттинг-износа. В 
результате вибраций также возможны зна-
чительные повреждения сепаратора, что 
влечет за собой повреждения и других де-
талей подшипника. Об износе вследствие 
вибраций описывается в работе [2] и в ка-
талогах буксовых подшипников. Вибрации 
не вращающегося подшипника порождают 

малые относительные перемещения между 
телами качения и кольцами подшипника. 
Под влияние такого процесса со временем 
на дорожках качения возникают углубле-
ния, что говорит о возникновении фрет-
тинг-коррозии. Роликоподшипники более 
чувствительны к вибрациям, чем шарико-
подшипники. Последствия действия виб-
рации могут приводить к фреттинг-
коррозии в подшипниках качения, а в 
дальнейшем и выходу всего узла из строя. 
Поэтому проблема вибрации в подшипни-
ках является актуальной. Целью настоя-
щей работы являлось определение связи 
вибрации и износа роликов подшипника.

 
Материалы, модели, эксперименты и методы 

Объект исследования – буксовый 
подшипник (рис. 1). Подшипник представ-
ляет из себя два спаренных однорядных 
конических роликоподшипника качения. 
Внутренние и наружное кольца, а также 
ролики изготовлены из стали (твердость 

колец 48…50 HRC, роликов – 62 HRC). 
Материал сепаратора – полиамид. Матери-
ал колец и роликов – подшипниковая 
сталь. В табл. 1 приведен химический со-
став внутреннего и внешнего колец, изме-
ренный на спектрометре Искролайн. 

 

Таблица 1 
Химический состав внутреннего кольца и ролика 

Table 1 
Chemical composition of the inner ring and the roller 

Элемент C Cr Cu Mn Mo Ni P S Si V Al As Co Nb Sn Ti Zr 

Внут-
реннее 
кольцо 

>
0

,9
 

<
 4

,9
 

0,
0

9
6 

1,
0

2
6 

0,
0

3
8 

0,
5

6
5 

0,
0

6
5 

0,
0

3
6 

0,
1

5
7 

0,
1

9
6 

- - - - - - - 

Ролик 

>
1

,6
 

2,
2

72
 

1,
0

36
 

0,
4

67
 

1,
1

14
 

0,
2

45
 

- - - 

0,
0

02
 

>
1

 

>
0

,2
 

0,
2

89
 

0,
6

12
 

0,
0

50
 

>
0

,6
 

>
0

,1
 

 

Испытания подшипника на действие 
осевой вибрации проводились на токарно-
винторезном станке 1К62 при частоте 
вращения шпинделя 1000 об/мин. Вибра-

ция создавалась механически, посредством 
толкателя ELDRO. Виброперемещения из-
меряли посредством смещения наружного 
кольца с помощью датчика Omron ZX1-
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100, с точностью 0,2 мкм. Износ опреде-
лялся массовым методом, путем останова 
испытаний и измерения потери массы 
подшипника на промышленных весах с 
точностью 1 г. 

 

 
Рис. 1. Буксовый подшипник 

Fig.1. Axle box bearing 

Полное время испытаний – 1500 час, 
нагрузка (осевая сила – 7 Н). Диаметр до-
рожки качения наружного кольца Dk = 
250 мм, диаметр дорожки качения внутрен-
него кольца dk = 175 мм, средний диаметр 
ролика d = (22,0 – 20,5)/2 + 20,5 = 21,25 мм, 
максимальная радиальная нагрузка Fr = 50 
кН. 

Износ беговой дорожки определялся 
весовым методом по зависимости 

												�� =
����

�р
,	                     (1) 

где �� – износ по массе беговой дорожки 
под одним роликом; � – масса подшипни-
ка после испытаний; �� – масса подшип-
ника до испытаний; �р – число роликов в 

подшипнике.
 
Результаты и обсуждение 

Путь трения можно определить через 
площадь контакта. Предполагаем, что по-
движным является наружное кольцо под-
шипника. Между роликом и кольцом осу-
ществляется герцевский контакт (контакт 
двух цилиндров), рис. 2. В качестве сжи-
мающей силы принимаем максимальную 
радиальную нагрузку. 

 

 
Рис. 2. Схема контакта между роликом 

и кольцами подшипника 
Fig. 2. Diagram of the contact between the roller 

and the bearing rings 
 

Полуширина пятна контакта ролика с 
наружным кольцом определяется по  
выражению, [3] 

� = �
���(�����)����

�����
,                (2) 

где �� + �� вычисляется по формуле  

�� + �� =
����

��
+

����

��
,             (3) 

где �� = �� = 2,1 ∙ 10��Па – модули упру-
гости материалов контактирующих по-
верхностей (ролика и кольца); �� = �� =

0,3 – коэффициенты Пуассона материалов 
контактирующих поверхностей (ролика и 
кольца). 

Тогда 

�� + �� =
1 − 0,3�

�2,1 ∙ 10��
+

1 − 0,3�

�2,1 ∙ 10��
=

= 2,759 ∙ 10���Па��, 

�� =
�

�
=

��,��

�
= 10,625	мм, 

�� = −
��

�
=

����

�
= −125	мм. 

Укол контакта, согласно [4] (рис. 3) 
составляет: α = 10…17°. Принимаем α = 
14°. Сжимающую сила на единицу длины 
цилиндра определяется по выражению 

�� =
��

� ���(��°)
�
�

�
�,                  (4) 

где � = 30 мм - длина ролика (пятна кон-
такта); (½) - нагрузка на один из двух ря-
дов подшипника. 
 

 
 

Рис. 3. Угол контакта подшипника 
Fig.3. Contact angle of the bearing 
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Откуда  

�� =
�����

�,���∙�,��
�
�

�
� = 	859106,5	 Н/м.  

Тогда полуширина пятна контакта 
равна  

b = �
�∙������,�∙(�,���∙�����)∙��,���∙(����)∙����

(��,�������)∙����
=

									= 0,0003318	м = 0,3318	мм. 
Ширина пятна контакта 

�наруж = 2� = 2 ∙ 0,3318 = 0,6772 мм. 

Проделав то же самое для внутренне-
го кольца, получаем ширину пятная кон-
такта �внутр = 0,6636 мм.  

За один поворот ролик проходит рас-
стояние, равное длине его окружности, при 
этом один раз касается наружного кольца и 
один раз внутреннего. Тогда длина окруж-
ности дорожки качения наружного кольца  

�нк = 2� �
�к

2
� = 2� �

250

2
� = 785,375		мм. 

Длина окружности ролика  

�нк = 2� �
�

2
� = 2� �

21,25

2
� = 66,757	мм. 

Следовательно, ролик проходит 
окружность за n = 11,765 оборотов.  

Путь трения верхней точки равен  
�вт = 11 ∙ 0,6636 + 11 ∙ 0,6672 +

	+0,6672 = 15,97	 мм. 
Номинальная площадь пятна контак-

та (для ролика и наружного кольца) равна  
�н = �� = 0,6636 ∙ 30 = 19,908	мм�. 

Полный путь трения L получаем, 
умножив ширину пятна контакта в верхней 

точке с одним роликом �внутр = 0,6636 мм 

на число касаний верхнего кольца одного 
ролика N 

													� = ��,                          (5) 
где N определяется по формуле  

� = ���,                         (6) 
где � = 1000 об/мин – частота вращения 
шпинделя испытательного станка; � =

�

��,���
 – число касаний одним роликом 

верхнего кольца за один оборот; t = 
1500·60 = 90000 мин – время в конечной 
точке испытаний;  �� – количество оборо-
тов за время t. 

Тогда путь трения ролика  

� = 0,6636
1

11,765
1000 ∙ 90000 = 

= 		5076413 мм. 
Интенсивность массового изнашивания 
определяется по выражению 

�� = �/�н�,                     (7) 
где � – масса изношенного металла. 

Связь между массовым ��	и линей-
ным ��	износом выражается с помощью 
зависимости 

�� = ��/ρ,                       (8) 
где ρ – плотность материала. 

Результаты испытаний приведены в 
табл. 2. Для получения достоверных ре-
зультатов и исключения случайных вели-
чин, исследование было проведено три ра-
за, поэтому в таблице приведены средние 
значения.

 

Таблица 2 
Результаты испытаний 

Table 2  
Test results 

Время t, 
ч 

Износ M, г 
Виброперемещение 

S, мкм 
Осевая частота 
колебаний f, Гц 

Осевая сила F, Н 
Номер  

эксперимента 
Среднее 
значение 

1 2 3 

300 0 0 0 0 0 - 0 
600 0 0 0 0 0 - 0 
900 1 0 0 1 0 - 0 
1200 1 1 0 2 0 - 0 
1500 1 1 1 1 0 - 0 
300 1 1 1 1 0 35 7 
600 2 1 2 2 1 35 7 
900 3 3 3 3 2 35 7 
1200 5 4 5 5 3,1 35 7 
1500 6 6 7 6 4,7 35 7 
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Кривые изменения износа в зависи-
мости от времени испытаний, построенные 
по данным табл. 2, показаны на рис. 4. 

График изменения скорости изнашивания 
от времени – на рис. 5.  

 

 
Рис. 4. График зависимости износа от времени: 

1 – износ M1 при действии вибрации; 2 – износ M2 без вибрации;  
3 – разница ∆M = M1 – M1 

Fig. 4. Graph of wear dependence on time: 1 – wear M1 under vibration;  
2 – wear M2 without vibration; 3 –difference ∆M = M1 – M1 

 

 

 
Рис. 5. График зависимости скорости изнашивания от времени: 

1 – скорость изнашивания ��� при действии вибрации, 
 2 – скорость изнашивания ��� без действии вибрации 

Fig. 5. Graph of the dependence of wear rate on time: 
1 –wear rate ��� under vibration, 2 – wear rate ��� without vibration 

t, ч 

��, г/ч 

2  

1  

t , ч 

M, г 
1 

2 

3 
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Рис. 6. Зависимость интенсивность изнашивания от времени: 
1 – интенсивность изнашивания Jh1 при действии вибрации;  
2 – интенсивность изнашивания Jh2 без действия вибрации 

Fig. 6. Dependence of the wear intensity on time: 1 – wear intensity Jh1 under 
vibration; 2 – wear rate Jh2  without vibration 

 
Красная кривая – износ М1, полу-

ченный при испытаниях подшипника под 
воздействием вибрации, синяя кривая – 
износ М2 при испытаниях без действия 
вибрации, пунктирная кривая – разница 
величин ∆М = М1 – М1. 

Скорость и интенсивность изнаши-
вания для каждого промежутка времени 
определялись с помощью зависимостей  

				�� =
∆�

�
,                        (9) 

�� =
∆�

�
,                      (10) 

где ∆� - изменение величины износа, м; 
L – путь трения, м; t – время, за которое 
был получен данный износ, ч. 

Переход к величине �� осуществ-
лялся по формуле (8). 

По рис.6 видно, что интенсивность 
изнашивания поверхности ролика при 
действии вибрации выше, чем без её дей-
ствия. Это подтверждает предположение 
о влиянии вибрации в подшипнике на его 
износ. 

 
Заключение 

На виброустойчивость [5] подшип-
ника влияет множество факторов, в том 
числе: 

– геометрия контактных поверхно-
стей (шероховатость Ra, волнистость Rw, 
фактическая площадь поверхности кон-
такта Aфакт); 

– обработка поверхностей и харак-
теристики материалов (твердость по-
верхностного слоя HB, толщина закален-
ного слоя h, предел прочности σВ, предел 

текучести материала σТ, модули упруго-
сти E, G, коэффициент Пуассона μ); 

– условия и характер контакта тел 
(коэффициент трения между поверхно-
стями f, натяг деталей N, зазор ∆, микро-
проскальзывания в контакте); 

– свойства смазки (вязкость кине-
матическая W, класс вязкости NW, вяз-
кость динамическая W1, плотность ρсм, 
содержание механических примесей и 

 t, ч 

Jh 

1  

2  
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массовая доля воды, предел прочности 
σсм, толщина смазочного слоя h); 

– внешние факторы (нагрузка Fr и 
Fa, частота колебаний n, длительность 
воздействия вибрации t, амплитуда и ча-
стота вибрации Av, nv, наличие пыли и 
других лишних частиц, жест-
кость/податливость грунта cгр, темпера-
тура в буксовом узле T, скорость движе-
ния ж/д транспорта v); 

– демпфирующие свойства сепара-
тора (коэффициент демпфирования ξ). 

Получим функцию зависимости 
виброустойчивости VR: 
VR = VR(Ra, Rw, Aфакт, HB, h, σВ, σТ, E, G, f, 
N, ∆, W, NW, W1, ρсм, σсм, h, Fr, Fa, n, t, Av, 

nv, cгр, T, v, ξ). 

К наиболее перспективным методам 
повышения виброустойчивости можно 
отнести: увеличение фактической пло-
щади контакта, улучшение демфирую-
щих свойств сепаратора и повышение ка-
чества поверхностей деталей. То есть 
функция VR примет вид: 

VR = VR(Aфакт, HB, h, σВ, σТ, E, G, ξ). 
Для улучшения качества поверхно-

стей возможно использование электоэро-
зионной обработки [6], которая ранее не 
применялась для буксовых подшипников 
качения. В дальнейшем планируется про-
ведение подобных испытаний. 
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