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Классические методы ресурсных испытаний подшипников имеют ряд недостатков, связанных с 

дороговизной и длительностью испытаний, а также с влиянием множества факторов на процесс 

разрушения подшипника. Перспективным направлением является развитие современных методов 

ресурсных испытаний, основанных на технологии ускоренных эквивалентных испытаний. Данный 

подход позволяет сократить время ресурсных испытаний за счѐт использования внешней 

генераторной системы, ускоряющей процесс разрушения подшипника. В работе выполнен расчѐт 

действующих на тело и дорожки качения нагрузок. Проведѐн анализ долговечности элементов 

конического подшипника с точки зрения контактной выносливости, в результате теоретических 

исследований сделан вывод, что кольца являются наиболее слабыми элементами. Рассчитано 

эквивалентное количество циклов нагружения для ускоренных испытаний. Также дана оценка 

возможности применения энергетических подходов и критериев разрушения металлов для 

организации ресурсных испытаний. 
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Введение 

 

Подшипник качения – это сложный механический узел, состоящий как минимум из 

внутреннего и наружного кольца, тела качения, сепаратора. Все части подшипника вращают-

ся с разными скоростями и по кинематике – это планетарный механизм. Подшипники каче-

ния, как часть механизмов и энергосистем, определяют их уровень надѐжности и ресурса. 

Одним из главных показателей, характеризующих подшипник, является его расчѐтный 

ресурс (долговечность), который определяется либо теоретически (согласно методикам, раз-

работанным ведущими производителями подшипников и исследовательскими группами), 

либо экспериментально с помощью специализированных стендовых установок. 

Основные сведения по эксплуатации подшипников качения представлены в справочни-

ке Р. Д. Бейзельмана [1], в том числе и методика расчѐта их долговечности, основанная на 

формуле Лундберга-Пальмгрена, предложенной более полувека назад: 
 

 
m

L C P , (1) 

 

где L– долговечность подшипника, млн. об.; C – динамическая грузоподъѐмность, соответ-

ствующая 1 млн. циклов до появления питтинга; P – эквивалентная динамическая нагрузка;

m – показатель степени. 

Эта формула имеет начало от известной кривой объѐмной усталости Веллера, описы-

вающей зависимость напряжения в испытуемом образце, при котором происходит его раз-

рушение при данном числе циклов симметричного нагружения. 

Современные методики расчѐтов долговечности подшипников качения общего маши-

ностроения [2, 3, 4] основываются на формуле контактной усталости Лундберга-Пальмгрена, 

которая дополняется коэффициентами, учитывающими надѐжность, качество материала, 

точность исполнения узла, условия смазывания подшипника и износ тел и дорожек качения. 

Т. е. базовая формула расчѐта долговечности подшипников по контактной усталости допол-

няется стохастическим коэффициентом и поправками на поверхностное изнашивание, хотя 

более перспективна расчѐтная модель, показанная в работе Б. М. Силаева [5], в которой пре-

дельные состояния детали во времени определяются уровнем действующих нагрузок по еди-

ной кривой для контактной усталости и износостойкости. 

Главным недостатком расчѐтных способов определения ресурса является в т.ч. идеали-

зированность условий нагружения, сложность учѐта комбинированного влияния режимов 

нагружения, системы дополнительных факторов (загрязнѐнности смазки, неоднородности и 

несплошности деталей подшипника и др.). Тем более, что любой теоретический подход при 

определении ресурса должен опираться либо на данные от стандартизированного «чистого» 

эксперимента с полным воспроизведением условий нагружения, либо на регистрацию необ-

ходимых данных в процессе эксплуатации. При этом же ведущие учѐные неоднократно от-

мечают [2, 6], что разработка более совершенных моделей недѐжности и ресурса подшипни-

ков качения также требует предварительных экспериментальных исследований для получе-

ния ряда параметров. А уже разработанные на текущий момент алгоритмы и программы рас-

чѐта [2, 4, 7, 8] хоть и позволяют параметрически исследовать влияние начальных и гранич-

ных условий на величину проектного ресурса исследуемого подшипника качения без прове-

дения дополнительных экспериментов, но ориентированы на количественную сравнитель-

ную оценку ресурса. Стоит отметить, что такие модели выгодно отличаются от однозначной 

экспериментальной зависимости для оценки ресурса подшипников качения по динамической 

грузоподъѐмности Лундберга-Пальмгрена. 

Экспериментальные же способы определения ресурса подшипников с середины XX ве-

ка существенно не изменились, а актуальность существенно повысилась [2]. Длительность 
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нормальных ресурсных испытаний исчисляется годами, а форсирование режимов осуществ-

ляется в основном также за счѐт повышения нагрузок (частоты вращения вала и силы), хотя к 

70-м годам XX века уже было известно, что форсирование по нагрузке приводит к незначи-

тельным коэффициентам ускорения и строго лимитировано сохранением физической приро-

ды отказов [9]. 

В 70-х годах XX века получили развитие средства и методы ускоренных эквивалентных 

испытаний (УЭИ) механизмов и энергоустановок, позволяющие за сравнительно короткий 

срок определять ресурс. Активное применение методы УЭИ нашли при испытании ГТД [10], 

а также гидроаппаратуры авиационных гидросистем [11]. 

Отсутствие методов определения ресурса подшипников в заданных условиях эксплуа-

тации, в том числе учитывающих характер эксплуатационного нагружения, объясняется 

большой длительностью и энергозатратностью испытаний. В. И. Санчугов [12] отмечает, что 

опыт работ по созданию методов ускоренных испытаний техники в авиационной промыш-

ленности позволяет предполагать, что сроки отработки ресурса подшипника могут быть со-

кращены в десятки и сотни раз. Одним из способов интенсификации режимов испытаний 

подшипников является создание циклов высокочастотного нагружения с размахом контакт-

ного напряжения, равным максимально допустимому контактному напряжению в подшип-

нике (рисунок 1). При этом необходимо учесть взаимодействие технического объекта испы-

таний (кинематики и динамики движения) и внешней системы генерации нагруженного со-

стояния [12]. 

 

 
Рисунок 1 – Принципиальная схема возбуждения колебаний силы, 

действующей на внешнее кольцо подшипника:  

1 – баллон высокого давления; 2 – резонансный трубопровод; 3 – генератор колебаний;  

4 – гидромеханический блок нагружения подшипника; 5 – баллон высокого давления; 6 – подшипник  

 

В условиях нагружения пары «ролик-кольцо» внешним генератором по пульсирующе-

му циклу нагрузка может упасть от максимальной практически до нулевой, что с одной сто-

роны отличает процесс от классической формы протекания, с другой стороны запускает 

большее число продольных волн, которые согласно теории Эрлиха могут привести к потере 

продольной устойчивости поверхностного слоя материла и его вспучиванию [13]. При этом 

между поверхностным и нижележащими слоями возникают растягивающие напряжения и 

деформации, которые могут стать причиной нарушения сплошности материала и образова-

ния первичных подповерхностных трещин, развивающихся в прогрессирующий питтинг.  

Энергетические теории как при построении нагрузочных характеристик [14], так и при 

проектной аналитической оценке ресурса подшипников [2] также нашли широкое примене-
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ние, особенно в последнее время, что связано как с их фундаментальностью, так и, след-

ственно, с более достоверными результатами. 

Значительный прогресс получила область, связанная с частотными испытаниями ме-

таллов на усталость, начиная с классических работ В. С. Ивановой [15, 16] и продолжая ра-

ботами А. А. Шанявского [17, 18, 19].  

Одной из проблем аналитического определения ресурса подшипника является мини-

мальное присутствие в открытых источниках паспортных данных по кривым контактной 

усталости [20, 21], в отличие, например, от данных ВИАМ по фрикционной усталости [22]. 

Имеется стандарт [23] по расчѐтам и методам испытаний на контактную усталость в маши-

ностроении, где предлагается проводить испытания при пульсирующем контакте с частотой 

нагружения до 500-1000 Гц, который пока нашѐл практическое применение до 50 Гц [24]  

(рисунок 2). 

 

 

 
Рисунок 2 – Схема нагружения «пульсирующий контакт»: 

а – схема нагружения; б – цикл напряжений; 1 – образцы; цТ – период цикла; mP  – средняя нормальная нагруз-

ка; aP – амплитуда нормальной нагрузки; maxz – максимальное нормальное напряжение в центре зоны контакта;

наиб – наибольшее напряжение цикла; наим – наименьшее напряжение цикла. 

 

 

А. А. Шанявский в цикле работ [17, 18, 19] вводит новые граничные условия при рас-

смотрении вопросов определения долговечности стандартных образцов: 

- процесс разрушения последовательно реализуется на микроскопическом, мезоскопи-

ческом и макроскопическом масштабных уровнях, границы которых представляют собой об-

ласти перехода от одного способа поглощения энергии к другому. В любой из этих областей 

в соответствии теорией бифуркаций динамических систем [25] могут быть реализованы с 

различной вероятностью оба вида разрушения, характеризующиеся развитием поверхност-

ных или подповерхностных дефектов. Полное описание эволюции долговечности металла на 

всех масштабных уровнях даѐт бифуркационная диаграмма, на которой представлен каскад 

усталостных кривых по масштабам эволюции, а также области бифуркационных переходов, 

для которых рассматривается бимодальное распределение усталостной долговечности (рису-

нок 3), на которое в т.ч. имеет влияние предыстория нагружения; 
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Рисунок 3 – Бифуркационная диаграмма усталости металлов  f eN  , построенная в соответствии с диа-

граммой растяжения  e   в терминах «эквивалентный уровень напряжения 
e » или «плотность энергии 

деформации dW dV ». Указаны области бифуркации 
wiq  при переходах к микро-  1 2w w  ,  

мезо-  2 3w w  и макромасштабным  3 4w w   уровням разрушения [19] 

 

- введено представление об эквивалентном уровне напряжения и плотности энергии 

деформации в описание поведение металлов при циклическом нагружении, что привело к 

рассмотрению каскада усталостных кривых в виде im

f e iN C  , где порядок i соответствует 

масштабному уровню: 1 – микро (или наноразмерный) уровень, отвечающий сверхмного-

цикловой усталости; 2 – мезомасштаб, отвечающий многоцикловой усталости; 3 – макро-

масштабный уровень, отвечающий малоцикловой усталости. 

- в области от 10
6
…10

7
 циклов нагружения может быть реализован переход к разруше-

нию металлов от поверхности под поверхность. Длительность нагружения до указанного пе-

рехода определяется асимметрией цикла, состоянием поверхности – наклѐпом, концентрато-

ром напряжения и условиями термообработки, в области от 10
6
…10

7
 контактная выносливо-

сти не зависит от состояния поверхности, при этом процессы обмена энергией металла с 

окружающей средой не определяют его долговечность. 

Таким образом, достоверное определение ресурса подшипника качения в условиях 

многофакторности вероятно слабо реализуемо расчѐтными способами, т. к. таковые должны 

учитывать в математических моделях значительное количество регулируемых факторов (бо-

лее сотни) с обратной связью. Наиболее достижимая цель – это создание технологии опреде-

ления ресурса подшипника качения на основе методов УЭИ, позволяющей получить более 

полное представление о долговечности подшипников. 

 

1 Модель нагружения тела качения (по Р. Д. Бейзельману) 

 

На подшипник действуют радиальная и осевая силы rF  и aF , определяющие величину 

нагрузки, воспринимаемую наиболее нагруженным телом качения maxQ  [1]. 
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Нагрузка, действующая на тело качения, в зависимости от его углового положения   

находится по формуле 2 [1]: 

 

   max

1
1 1 cos

2

m

Q Q 


 
   

 
, (2) 

 

где maxQ – нагрузка, воспринимаемая наиболее нагруженным телом качения;  – коэффици-

ент, зависящий от отношения радиальной силы к осевой силе;  – угловое положение тела 

качения; m – коэффициент, зависящий от вида контакта тела качения с дорожками качения. 

Максимальная нагрузка, действующая на наиболее нагруженное тело качения при вос-

приятии им радиальной и осевой сил [1]: 

 

max
( ) cos ( ) sin

ar

r a

FF
Q

J z J z   
 

   
, (3) 

 

где ( )rJ   и ( )aJ   – коэффициенты, зависящие от отношения радиальной силы rF  к осевой 

aF , определяемые по справочнику [1]; z – количество тел качения;  – угол контакта в под-

шипнике. 

При этом угол зоны нагружения подшипника находится по формуле [1]: 

 

 arccos 1 2 .    (4) 

 

Угол зоны нагружения для нормально нагруженных узлов меньше обычно на удвоен-

ную величину межроликового угла, что означает перераспределение нагрузки в пользу 

меньшего числа тел качения. 

Результаты анализа показывают, что за один оборот ротора пик нагрузки достигается 

единожды. Т. е. кинематические особенности организации движения подшипника с одной 

стороны обуславливают его пульсирующий характер нагрузки с одним пиком на оборот ро-

тора, а с другой стороны показывают ограничения, которые необходимо учесть, чтобы гра-

мотно ускорить процесс разрушения подшипника. 

 

2 Анализ долговечности элементов конусного роликового подшипника качения  

с точки зрения контактной выносливости 

 

При вращении внутреннего кольца с постоянной частотой вращения вn (об/мин) число 

напряжений в любой точке наружного (фиксированного) кольца определяется частотой 

1
. . .

60

 
 в

н н к z

n K z
f (где . . .н н кf  в Гц), а на внутреннем кольце – 2

. . .
60 360

в
н вн к z

n K z
f

 
  (где   – 

угол зоны нагружения тел качения в подшипнике) [1]. При этом фиксированная область по-

вторного нагружения максимальной силой на теле качения будет характеризоваться числом 

контактов 
. .н рf  много меньшим, чем число напряжений в любой точке наружного кольца  

( . . . . .н р н н к z
f f ). Это положение доказано ниже при анализе качения ролика по дорожке. 
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Анализ качения ролика по дорожке 

 

Определим, сколько площадок контакта ролика с наружным кольцом шириной 2b при-

ходится на всю длину окружности 
.окр рl  перекатывающегося (без проскальзывания) ролика: 

 

.

.
2

окр р

пл к

l
n

b
 , (5) 

 

где параметр b  определяется при заданных условиях нагружения (см. формулу (12) в разде-

ле 3). 

Количество касаний наружного кольца одной и той же точкой ролика за один оборот 

подшипника определяется по формуле: 

.

ср

к

окр р

l
n

l
 , (6) 

где 
срl  – длина дорожки качения наружного кольца на среднем диаметре. 

При этом необходимо определить число контактов подшипника (с каждым коль-

цом) 3K , определяющее момент, когда одна и та же точка на окружности ролика будет под-

вержена нагружению. 

Частота набегания тел качения z  в зону максимального нагружения на дорожке каче-

ния наружного кольца рассчитывается по формуле: 
 

1
. . .

60

в
н н к z

n K z
f

 
 , (7) 

где вn  – частота вращения вала, Гц; 1K  – кинематическое соотношение между элементами 

подшипника [1]. 

Под зоной контакта понимается площадка кS  (ширина контакта тела качения 2b , дли-

на равна длине ролика 
рl ). 

Проанализируем качение одного ролика в зоне контакта. Частота набегания одного ро-

лика в зону контакта (частота, с которой ролик касается одной и той же точки на дорожке 

качения наружного кольца в пределах зоны контакта): 
 

1
. . 1 60

в
н р z

n K
f




 . (8) 

 

При этом поскольку касание по длине окружности ролика 
.окр рl  на новых периодах обо-

рота происходит по различным точкам, то для расчѐта частоты повторных нагружений в 

фиксированной точке, общей для ролика и дорожки качения кольца, необходимо использо-

вать формулу: 

1
. .

3 60

в
н р

K n
f

K





. (9) 

 

Сравнить во сколько раз зона контакта дорожки наружного кольца чаще нагружается за 

одну секунду, чем фиксированная зона контакта ролика, можно по формуле: 
 

. . . 1 3
3

. . 1

.
н н к вz

н р в

f n K z K
z K

f n K

  
  


 (10) 



Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

70 
 

Результаты расчѐта роликового конического подшипника 

 

Согласно ГОСТ 27365-87 для подшипника 1027307А: номинальный диаметр дорожки 

качения наружного кольца 58,861 ммE   , номинальный угол контакта дорожки качения 

наружного кольца 4 19'   , длина ролика 15,2 ммрl   (рисунок 4). 

 

 

Рисунок 4 – Основные размеры однорядных конических роликовых подшипников 

 

Величина нагрузки в контакте ролика с кольцами зависит от конструкции подшипника 

и от условий нагружения. На подшипник действуют радиальная и осевая силы 9,5 кНrF   и 

10,3 кНaF  . Для роликоподшипника 1027307А при заданных условиях нагружения вели-

чина нагрузки maxQ , действующей в зоне контакта ролика с наружным кольцом, составляет 

2,7 кН. 

Для подшипника с заданными параметрами 
. . . . . .н н к н вн кz z

f f  (т. е. 

1 2

2

360
в вn K z n K z


      ), т.е. число повторных напряжений (от всех тел качения z ), испы-

тываемых любой точкой внутреннего или наружного кольца, практически мало отличается 

(не более 3%) и поэтому может приниматься одинаковым. 

При этом целое число контактов подшипника (как с внутренним, так и с внешним 

кольцом) равно (1 3 )k , где k  – целое число, т. е. 3 4 5K    оборотов. Исходя из худшего 

сценария, когда контакт будет чаще, получаем, что каждые 4 оборота ротора одна и та же 

точка на окружности ролика, приходящаяся на зону максимальной нагрузки, будет подвер-

жена нагружению. 

В результате расчѐта частота набегания тел качения z  в зону контакта ролика и дорож-

ки наружного кольца . . . 183Гцн н к z
f  , внутреннего кольца . . . 190 Гцн вн к z

f  , а частота нагру-

жения фиксированной зоны кольца и ролика
. . 3 Гцн рf   . Т.е.

 
. . . . . .н н к н вн кz z

f f . В 60…65 раз за 

секунду зона контакта дорожки колец чаще нагружается, чем фиксированная зона контакта 

ролика площадью кS .  

Из чего следует вывод, что с точки зрения усталостной прочности в контакте тела и 

дорожки качения конического роликового подшипника самым слабым элементом бу-
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дет зона дорожки качения (обоих колец), испытывающая максимальное нагружение 

внешней силой. На ранних этапах развития усталостных дефектов оба кольца можно услов-

но считать равновероятно слабыми. На более поздних этапах в одном из колец дефекты оче-

видно будут развиваться быстрее. 

 

3 Расчѐт количества циклов нагружения 

 

Определение режимов ускоренных испытаний проводится на основании методики и 

данных из технических условий (технического задания), полученных при испытаниях на 

нормальных режимах или в эксплуатации. 

Зная силу, действующую на тело качения подшипника, контактную площадку тела и 

дорожки качения, возможно определить нормальные напряжения в зоне контакта [1]. Ис-

пользуя мгновенные значения силы iQ , действующей в пределах генераторного периода 

( 1 )ген ген
T f  на тело качения, и ширины полуоси площадки контакта ib , находится мгно-

венное значение нормального напряжения i  в зоне контакта тела и дорожки качения. Стоит 

учитывать, что тело качения подшипника находится в состоянии одновременного объѐмного 

сжатия и растяжения. 

Мгновенное значение нормального напряжения в зоне контакта тела и дорожки каче-

ния (наружное кольцо): 
 

2 i
i

i

Q

lb



 , (11) 

где l  – длина ролика. 

Мгновенное значение ширины полуоси площадки контакта: 
 

1 2
2 24 (1 ) (1 )i I II

i

I II

Q
b

l E E

 

 

    
   
   

, (12) 

 

где   – сумма кривизн соприкасающихся тел при линейном контакте ролика с наружным 

кольцом; I , II  – коэффициенты Пуассона для соприкасающихся тел; IE , IIE  – модули 

упругости для соприкасающихся тел.  

Сумма кривизн соприкасающихся тел при линейном контакте ролика с наружным 

кольцом: 

2

(1 )
в

ТD






 , (13) 

 

где тD  – диаметр ролика;  – вспомогательный коэффициент. 

Вспомогательный коэффициент: 
 

т

0

cos
D

d
  , (14) 

где 0d  – средний диаметр подшипника. 

При расчѐте параметров нагружения при УЭИ необходимо действующие напряжения с 

различными амплитудами преобразовать в напряжение одной амплитуды за период враще-

ния ротора согласно принципу суперпозиции суммирования напряжений с различной ампли-

тудой [26]. Тем самым определяется эквивалентное нормальное напряжение в зоне контакта 
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тела и дорожки качения при отнулевом положительном цикле нагружения. Также необходи-

мо учитывать, что максимальное мгновенное значение нормального напряжения  
maxi  не 

должно превышать предельного напряжения lim , при достижении которого нарушается ра-

ботоспособность подшипника. В результате получим систему для преобразования волн 

напряжений переменной амплитуды к среднему напряжению роторного цикла  а экв : 
 

  
 

2

01 2

max

2 ( )1
;

2 ( ), ,...,

.

кн
a  экв

n

i lim

Q
d

lb




 
    

 




 
 


 (15) 

 

Предельное напряжение lim  вычисляется при помощи значения предельной нагрузки 

uP , соответствующей пределу контактной выносливости для миллиона циклов нагружения 

limN  [1]: 

2
.и

lim

P

lb



  (16) 

 

Предельная нагрузка uP  для роликовых подшипников вычисляется по формуле [27]: 
 

0

9
u

C
P  , (17) 

 

где 0C – статическая грузоподъѐмность подшипника. 

Для преобразования эквивалентного нормального напряжения к симметричному циклу 

нагружения используется классическая формула [28]: 
 

  

 
2 2

a экв a экв

a экв k 

 
   , (18) 

 

где k – коэффициент концентрации напряжений для детали;  – коэффициент, характери-

зующий чувствительность материала к асимметрии цикла. 

Полученное значение эквивалентного нормального напряжения используется для рас-

чѐта эквивалентного количества циклов нагружения при ускоренных ресурсных испытаниях 

подшипника [28]:  

 max



 
  

 

m

н
у н

a экв

N N , (19) 

где нN – количество циклов нагружения при нормальных испытаниях;  max н
 – максималь-

ное контактное напряжение в зоне контакта тела и дорожки качения за один оборот подшип-

ника при постоянной нагрузке; a  экв  – эквивалентное нормальное напряжение при симмет-

ричном цикле нагружения при переменной нагрузке; m – показатель степени уравнения кри-

вой усталости материала. 

При прохождении ролика в области максимального нагружения (когда maxiQ Q ) в пре-

делах зоны контакта площадью кS  (с протяжѐнностью в пару сотен микрон) с точки зрения 

кинематических закономерностей и возможностей внешней генерирующей системы возмож-

но в такой зоне создать нагрузку лишь единожды – в момент пробегания ролика (с частотами 
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. . .н вн к z
f  и . . .н вн к z

f для соответствующих колец). Следующая волна нагружения придѐт соответ-

ственно со следующим роликом.  

Стоит отметить, что и возможности внешней генерирующей системы с частотой генf  

становятся ограниченными, если еѐ не синхронизировать с частотой набегания ролика в зону 

нагружения, что не представляется возможным на практике. 

Как показывают предварительные расчѐты, на оборотах приводного вала в пределах 

(1500...3000)n  об/мин в области максимального нагружения (когда maxiQ Q ) теоретически 

возможно в несколько раз увеличить количество волн напряжений, если перейти на генера-

торные системы с частотой 10 кГцгенf  . Известные генераторные механизмы, к сожале-

нию, сами становятся малоресурсным и нестабильным звеном на таких частотах. 

Ввиду того, что слабым элементом являются кольца в зоне maxQ , практичнее будет ана-

логичная зависимость, где вместо эквивалентного нормального напряжения a  экв за оборот 

используется максимальное в соответствующей области. Тогда, соответственно, получим, 

что 
у нN N  для случая равенства частот 

. . .ген н н к z
f f . 

Стоит отметить, что ввиду отсутствия достоверных расчѐтных методик по параметрам 

кривой предела контактной выносливости материала, остаѐтся лишь экспериментальным 

способом с привлечением диагностического комплекса определять долговечность подшип-

ников. 

Таким образом, возможно использовать приведѐнную методику определения эквива-

лентного количества циклов нагружения при ускоренных ресурсных испытаниях подшипни-

ка для проектного расчѐта. 

 

Заключение 

 

Классические низкочастотные методы ресурсных испытаний подшипников качения, 

основанные на многоцикловом нагружении в строго ограниченном диапазоне нагрузок, уже 

давно не удовлетворяют требованиям отрасли производства подшипников качения. Во-

первых, ввиду дороговизны организации испытаний и их длительности, а во-вторых, ввиду 

появления новых парадигм в области усталости металлов. 

Таким образом, для определения долговечности подшипника необходимо проводить 

ресурсные испытания. 

Современный метод на основе технологии УЭИ, развиваемый научной группой под ру-

ководством В. И. Санчугова, имеет ряд преимуществ ввиду ускоренного приведения к раз-

рушению за счѐт использования внешней генераторной системы, хотя количественная оцен-

ка эффективности этого метода и обоснование практической применимости в части подшип-

ников качения на данном этапе остаются не раскрытыми. 

Авторами в статье также приведено доказательство, объективно показывающее, что с 
точки зрения усталостной прочности в контакте тела и дорожки качения (на примере кони-

ческого роликового подшипника) наиболее слабым элементом будет зона дорожки качения 

(обоих колец), испытывающая максимальное нагружение внешней силой. Это положение 

упрощает подход к организации технологии УЭИ, но и одновременно требует ряда уточне-

ний, связанных с процессом распространения волн напряжений в поверхностных слоях до-

рожки качения кольца при высокочастотном нагружении. 

Адаптация и применение энергетических подходов и критериев разрушения металлов 

могут быть актуальными и в области ресурсных испытаний, чтобы дать ответы на постав-

ленные вопросы, но для этого необходимы дополнительные теоретические и эксперимен-

тальные исследования. 
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