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СООТНОШЕНИЕ МЕЖДУ СОПРОТИВЛЕНИЯМИ КАЧЕНИЮ  
И СКОЛЬЖЕНИЮ В ПОДШИПНИКАХ КАЧЕНИЯ 

Цель. Об одной из причин скольжения при качении известно со второй половины XIX века, тогда счита-
лось, что сопротивление скольжению появляется в месте контакта вследствие разных скоростей на дуге кон-
такта. Только в середине XX столетия было доказано, что это сопротивление составляет незначительную 
величину в сопротивлении качению. Однако (по неизвестной причине) не учитывается то обстоятельство, 
что в подшипниках качения на практике почти в равных отношениях может вращаться как внутреннее коль-
цо при неподвижном наружном, так и наоборот. При этом не учитывалось обстоятельство, что шарик или 
ролик в подшипниках качения за один оборот проходит разный путь по дорожке катания наружной  
и внутренней обойм подшипника. Это обстоятельство не учитывается и при определении расчетной величи-
ны коэффициента трения подшипников качения, приведенного к валу. Поэтому целью работы является ус-
тановление влияния длины пути по дорожке катания наружной и внутренней обойм подшипника на опреде-
ление расчетной величины коэффициента трения подшипников качения, приведенного к валу. Методика.  
В основе методики решения − теория плоского движения твердого тела, теория контактных деформаций 
Герца и аналитические зависимости для определения коэффициента трения качения. Результаты. Получен-
ные зависимости по определению сопротивления качению шариков или роликов по беговым дорожкам 
внутренней и наружной обойм, а также учет разности пути качения по ним позволяют аналитически полу-
чить сопротивление качению и скольжению для любого размера подшипников и различных устройств под-
шипниковых узлов. Также возможно на стадии проектирования узлов качения оперировать не только конст-
рукцией, но и материалами узла. Научная новизна. С помощью аналитических зависимостей для определе-
ния сопротивления качению тел при точечном и линейном контактах, а также учета разности пути при каче-
нии шарика или ролика по внешней и внутренней обоймам подшипника можно более точно найти 
сопротивления качению в подшипниках. Практическая значимость. Полученные зависимости позволят 
проектировать подшипниковые узлы с минимальной энергоемкостью. 

Ключевые слова: подшипник; скольжение; качение; контакт; напряжение; сопротивление 

Введение 

Считается, что шариковые и роликовые под-
шипники позволяют заменить во вращательной 
паре трение скольжения трением качения, по-
являющимся при качении шариков или роликов 
по внутренней и наружной обоймам [4, 10, 13]. 

Однако, по неизвестной причине не учитывает-
ся то обстоятельство, что в подшипниках каче-
ния на практике почти в равных отношениях 
может вращаться как внутреннее кольцо при 
неподвижном наружном, так и наоборот. 

Появляющиеся при этом сопротивления 
вращению имеют разные величины и при вра-
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щении наружного кольца причины являются 
аналогом задачи, рассмотренной древнегрече-
ским математиком Героном [3] при перемеще-
нии двух цилиндров разного диаметра, имею-
щих жесткую связь. Однако, не имея еще зако-
нов трения скольжения, а тем более качения, 
его рассуждения носят философский характер. 

Не отвергая полностью влияние трения 
скольжения на сопротивление в подшипниках 
качения, отметим, что первую аналитическую 
зависимость по его определению получил 
О. Рейнольдс [15]. Однако его теория была 
ошибочной, поскольку он считал, что причина 
сопротивления качению лежит в скольжении  
в месте контакта. Если это так, в чем никто  
не сомневался ввиду большого авторитета ав-
тора, то подшипники качения начали смазывать 
также, как и подшипники скольжения. Другую 
причину Рейнольдс и не мог предположить, 
поскольку еще не существовало теории кон-
тактных деформаций Герца. Только через 90 
лет Д. Табор [16] доказал экспериментально, 
что роль скольжения при качении незначитель-
ная. Ему же принадлежат и теоретические за-
висимости для определения коэффициента тре-
ния качения. При линейном контакте коэффи-
циент трения качения 

 2
3

bk = α
π

, (1) 

при точечном контакте 

 3
16

k b= α , (2) 

где b  – полуширина пятна контакта согласно 
Герцу; α  – коэффициент гистерезисных по-
терь. 

Поскольку экспериментальное определение 
коэффициента α  требует значительных 
средств и времени, то в [1, 2, 6, 9] предложена 
экспериментально – аналитическая зависимость 
для определения α , содержащая только обще-
принятые размеры и механические контакты. 

По аналогии с (1) и (2) формулы получены 
в виде 
 ( )0,225 exp 1,2k в r= ⋅ ⋅ − ;  

 ( )0,16 exp 0,2k b r= ⋅ ⋅ ,  

где r – радиус тела качения в метрах. 

К нерешенным частям проблемы необходи-
мо отнести решение следующих двух задач. 

Одной из первых является задача, связанная 
с ошибкой Рейнольдса. Поскольку главной 
причиной сопротивления качению является 
скольжение, то в [7, 10, 14] коэффициенты тре-
ния качения ролика по внешней и внутренней 
обоймам приняты одинаковыми и касательная 
сила от реакции iP  ролика (рис. 1, а) 

 ( )шi iF P k r= . (3) 

а 

 
б 

 
  Рис. 1. К определению касательной силы 

при вращении внутренней обоймы [10] (а)  
и скоростей точек  

наружной обоймы и шарика (б) 

Вторая задача, которую необходимо решить 
– учесть, какая обойма вращается. На практике 
в узлах качения может вращаться как внутрен-
няя обойма при неподвижной наружной обой-
ме, так и наоборот. В справочной же литерату-
ре это обстоятельство не учитывается и, на-
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пример, КПД канатных блоков дается одинако-
вым, хотя, особенно при неподвижных блоках, 
может вращаться любая обойма. 

Особенностью работы подшипника является 
то, что шарики (ролики) проходят различные 
пути за один оборот внутренней или наружной 
обоймы. 

При упрощенной схеме подшипника задача 
решается следующим образом. Если наружная 
обойма вращается с угловой скоростью нw  
(рис. 1, б), то скорость точки 1 как точки, при-
надлежащей наружней обойме 

 ( ) ( )н в ш н ш в2 2 2v r r w n r r= + = π + , (4) 

где буквы в, н, ш – принадлежность размеров  
и скоростей к внутренней, наружной обоймам  
и шарику; n  – частота вращения как внутрен-
ней, так и наружной обойм. 

Естественно, что мгновенный центр скоро-
стей этой обоймы будет находиться в точке 2 
соприкасания с шариком. Если предположить, 
что проскальзывание между наружной обоймой 
и шариком отсутствует, то 1 2V V= . 

Длина дорожки катания ролика по наруж-
ной обойме н н2l r= π , а по внутренней − 

в в2l r= π  и разница в пути составит 
( )н н в2l r r∆ = π − , то есть на этом пути будет 

происходить скольжение ролика по внутренней 
обойме. 

В случае вращения внутренней обоймы при 
неподвижной наружной обойме разница l∆  
говорит о том, что по наружной обойме ролик 
пройдет путь, равный пути по внутренней 
обойме. 

Цель 

Найти аналитически приведенный коэффи-
циент трения шариковых и роликовых под-
шипников с учетом разной величины коэффи-
циента трения качения по внешней и внутрен-
ней обоймам и учесть разность пути качения по 
ним. 

Методика 

Методика решения основана на теории 
плоского движения твердого тела, теории кон-
тактных деформаций Герца и аналитических 

зависимостях для определения коэффициента 
трения качения. 

Результаты 

1. Шариковый подшипник (рис. 1). 
Число шариков в подшипнике [8] из условия 

сборки 

 2,9 D dz
D d
+

=
−

. (5) 

Сила, действующая на наиболее загружен-
ный шарик 

 0
5QP
z

= . (6) 

Радиус шарика 

 ( )ш 0,3r D d≈ − . (7) 

Радиус желоба беговых дорожек 

 ж ш1,03r r= .  

При числе шариков 10z ≥  нагрузка на под-
шипник Q  (например, при 10z = ) 

 ( )5 2 5 2
0 1 2cos 2cos 2Q P= + γ + γ ,  

где γ  – угол между шариками (здесь 36γ = ° ). 
Исходя из этого, нагрузка на боковые шари-

ки 

 5 2
1 0 cosP P= γ ; 5 2

2 0 cos 2P P= γ .  

Величина полуширин пятен контакта  
в формулах (3) и (4) определяются из выраже-
ний: 

 в в
3

ш ж в

11,397 1 1 1
Pb n
E

r r r

=
− −

,  

где вn – коэффициент, зависящий от уравнения 
эллипса касания 

 
ш ж ш в

1 1 1 1A
r r r rB

⎛ ⎞ ⎛ ⎞
= − +⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎝ ⎠

. 

В формулах (4)–(7) D – наружный диаметр 
подшипника; d – внутренний диаметр подшип-
ника; ( )в ш2r d r≈ +  – радиус беговой дорожки 
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внутреннего кольца. При вb  для наиболее за-
груженного шарика необходимо подставлять 
величину 0P , а для бокового шарика 1P  или 2P  
в зависимости от количества шариков. 

При качении шарика по наружному кольцу 

 н н
3

ш ж н

11,397 1 1 1
Pb n
E

r r r

=
− −

,  

где нn  определяется как функция 

 
ш ж ш н

1 1 1 1A
r r r rB

⎛ ⎞ ⎛ ⎞
= − −⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎝ ⎠

; 

где ( )н ш2 3r d r≈ +  – радиус беговой дорожки 
наружного кольца. 

Для учета влияния размера подшипника на 
КПД канатного блока и коэффициента сопро-
тивления движению крановых колес рассмот-
рим два подшипника качения одной серии, но 
существенно разных размеров. 

1. Подшипник № 304: 20d =  мм, 52D =  
мм, статическая нагрузка 7,94Q =  кН, средний 
диаметр ( )ср 2 36D D d= + =  мм, ш 9,6d = мм, 
число шариков 7z =  при 1 360 7 51,4γ = = ° , 

в 14,8r = ; н 24,4r =  мм; ж 4,944r =  мм. 
Полуширины пятен контакта шарика, за-

груженного силой 0 3150P =  Н: с внутренней 
обоймой в0 0,23b =  мм при в 0,38n = ; с наруж-
ным кольцом н0 0,3b =  мм при н 0,42n = . Соот-
ветственно загруженного силой 1 1740P =  Н 
боковых шариков: 1 0,155bb =  мм; н1 0,202b =  
мм. Сопротивление качению наиболее загру-
женного шарика: по внутреннему кольцу 

в0 44,45W =  Н при коэффициенте трения каче-
ния в0 0,0434k =  мм, по наружному кольцу 

н0 57,77W =  Н при н0 0,0564k =  мм; двух боко-
вых шариков по внутреннему кольцу 

в1 18,30W =  Н при в1 0,029k =  мм и н1 23,9W =  
Н при н1 0,038k =  мм. 

Найдем работу сил трения качания за один 
оборот внутреннего и наружного колец: 

– при вращении внутреннего кольца 

 ( )в в в0 в1 н0 н12 13,4А r W W W W= π + + + =  Н ⋅м; 

– при вращении наружного кольца 

( ) ( )н н н0 н1 в в0 в12А r W W r W W⎡ ⎤= π + + + +⎣ ⎦  

( )( )0 1 н в2 2 58,24f P P r r+ π + − = Н·м. 

Суммарная работа сил трения качения ша-
риков по внутреннему и наружному кольцам 
без учета трения скольжения шариков 

кач 26,5А =  Н·м, с учетом скольжения 

 кач ск 26,5 55,2 81,7А А А= + = + =  Н ⋅м, 

то есть на скольжение в этом шарикоподшип-
нике при вращении наружного кольца прихо-
дится половина от сопротивления качению при 

0,1f =  (густая смазка). 
По этому подшипнику трудно определить 

величины коэффициентов сопротивления дви-
жению и трения подшипника, приведенного  
к цапфе, применяемых при расчете сопротив-
лений в ходовых частях кранов и канатных бло-
ках ввиду малой величины Q. 

2. Подшипник № 312: 20d =  мм, 130D =  
мм, 49,4Q =  кН, ср 95D =  мм, ш 21d = мм, 

8z =  шт., 45γ = ° , в 40,5r =  мм; н 61,5r =  мм; 

ж 10,815r =  мм. 
По аналогии с предыдущим подшипником 

запишем: в0 0,413b =  м ( )в 0,39n = , н0 0,68b =  
мм (при н 0,42n = ), 1 0,413bb =  мм; н1 0,51b =  
мм, в0 264,8W =  Н при в0 0,1036k =  мм, 

н0 326,3W =  Н ( )н0 0,128ммk = ; в1 166,5W =  Н 
(при в1 0,0775k =  мм), н1 205,4W =  Н (при 

н1 0,0956k =  мм). 
Работа сил трения качению: при вращении 

кольца, Н ⋅м 

( )в в в0 в1 н0 н12 2 0,0405А r W W W W= π + + + = π ×  

( )264,8 166,5 326,3 205,4 244,9× + + + = ; 

наружного кольца с учетом трения скольжения 
шариков вследствие разных диаметров внут-
реннего и наружного колец, Н ⋅м 

( ) ( )н н н0 н1 в в0 в12 2А r W W r W W f⎡ ⎤= π + + + + π ×⎣ ⎦  

( )( ) ( )0 1 н в2 2 0,0615 326,3 205,4P P r r× + − = π⎡ + +⎣  
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( ) ( )0,0405 264,8 166,5 2 30 875 25 960f+ + ⎤ + π + ×⎦  

  ( )0,0615 0,0405 315,25 749,5× − = + =  

1064,75= . (9) 

В этом подшипнике сопротивление сколь-
жению более, чем в 3 раза превышает сопро-
тивление качению. 

Значения в формулах (8) и (9) с учетом ко-
эффициента, учитывающего трение реборд 

p 1,2k =  (опорные краны, привод центральный, 
конический обод колеса) вp p в 293,9А k А= =  
Н·м; нp p 1 277,7А k А= =  Н·м. 

При двух подшипниках № 312 с общей ста-
тической нагрузкой 2 98,8P Q= =  кН возможно 
передвижение кранового колеса диаметром 

к 400D =  мм по рельсу КР-70 с радиусом за-
кругления p 400R =  мм [12]. 

Сопротивление качению при этом диаметре 
( 50D >  мм) необходимо определять с учетом 
коэффициента гистерезисных потерь [2, 6, 7, 8] 

 0,20,16 kRk be= ,  

где kR  – в метрах. 
Сравнение формул (4) и (8) показывает, что 

для данного класса задач коэффициент α  до-
вольно точно определяется экспонентой. 

Полуширина пятна контакта при схеме ка-
сания «цилиндры со взаимно перпендикуляр-
ными осями» [11] равна 

 31,397 r p
b

k p

R RPb n
E R R

=
+

,  

где bn – коэффициент, зависящий от отношения 

k pR R  и равен 0,8bn = ; при этом 4,44b =  мм, 
0,74k =  мм при рекомендуемой в [8] величине 
0,6k =  мм для диаметров 400, 500, 560 и 630 мм. 
Сопротивление качению колеса 

 k
k

k

k PW
R

=   

равно 365,3 Н и работа силы трения качению за 
один оборот колеса составит к 458,8A =  Нм,  
а с учетом трения реборд кр 550,6A =  Н. 

Таким образом, работа сил трения за один 
оборот внутренней обоймы подшипника соста-
вит вс 2 293,9 550,6 1138,4A = ⋅ + =  Нм, а при 
вращении наружной обоймы подшипника 

нс 2 1 277,7 550,6 3106A = ⋅ + =  Нм, то есть при-
мерно в 2,7 раз больше. 

Исходя из этих данных коэффициент сопро-
тивления движения c 0,0115b bw A P= = ,  
а н н 0,0314bw A P= =  при рекомендуемой ве-
личине 0,015w =  при подшипниках качения  
и диаметрах колес от 200 до 400 мм [11]. 

Данные, полученные для подшипника  
№ 304, используем для нахождения КПД под-
вижных и неподвижных блоков с вращением 
внутренних (рис. 2, а, б, в) и наружных (обще-
принятая конструкция) колец. 

а

 
б

 
  Рис. 2. Рекомендуемые опоры блоков  

с вращением внутреннего кольца 
подшипников 

Исходя из статической грузоподъемности 
одного подшипника 7,94Q =  кН для схемы «а» 
примем maxS  равное этой величине. Разрывное 
усилие каната примем 

 p max 5,5 7,94 43,67kS n S= = ⋅ =  кН, 

чему соответствует канат диаметром 9,7kd =  
мм, диаметр блока б 9,7 25 242kD d e= = ⋅ =  мм. 
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Полезная работа при повороте блока на 
один оборот п б 7 940 0,242 6 045А QD= π = π ⋅ ⋅ =  
Нм. 

Работа сил трения в подшипнике при вра-
щении внутреннего кольца 

 2в в2 13,42 2 26,84А А= = ⋅ =  Нм. 

КПД блока схемы «а» 

 
( ) ( )в

2в

1 1 0,995
1 1 26,84 6 045nА А

η = = =
+ +

. 

При вращении наружного кольца н 84,55A =  
Н·м и 

 
( )н

1 0,9779
1 136,48 6 045

η = =
+

,  

то есть разница в величине КПД блока состав-
ляет 1,8 %. 

При схеме «б» (подвижный блок) величина 
Q при тех же подшипниках составляет 15,88 кН 
и работа полезной силы за один оборот блока 
составит ту же величину, что и в предыдущей 
схеме, по этому величина КПД будет та же. 

Отметим, что рекомендуемая величина КПД 
блока на подшипник качения 0,97−0,98, что 
близко к полученной величине н 0,9956η = . 

Несмотря на незначительное различие в ве-
личинах КПД при вращении внутреннего и на-
ружного кольца подшипники (1,8 %) отметим, 
что уже при пяти подшипниках эта разница со-
ставляет около 9,6 %, что, очевидно, необходи-
мо учитывать при расчетах и конструировании. 

Здесь при вычислении работ трения не уч-
тена работа на изгиб каната на блоке. Однако, 
как доказано в [12], уменьшение угла охвата 
канатом блока не приводит к уменьшению его 
КПД, что, очевидно, связано с уменьшением 
давления на шарики, и, естественно, уменьше-
ние в той же степени сил трения. 

Отметим еще, что при диаметре прирабо-
тавшейся втулки подшипника скольжения рав-
ном внутреннему диаметру подшипника каче-
ния № 312 с 60d =  мм и 49,4Q =  кН получим 

момент на цапфе 1,27 1882
2

M Q α
= µ = µ , где µ  

– коэффициент трения скольжения. 
При известной работе за один оборот сил 

трения при вращении наружного кольца необ-

ходимая величина коэффициента н 1,27
2
A Qµ =
π

 

и на порядок меньше его значения при жидкой 
смазке. 

2. Роликовый подшипник. Рассмотрим под-
шипник средней узкой серии № 2306 со сле-
дующими размерами: 30d =  мм, 72D =  мм, 

20,6Q =  кН, диаметр ролика 
( )p 0,25 10,5d D d= − =  мм, число роликов 

( ) ( )5 12z D d D d= + − = ; 30γ = ° , радиус бе-
говой дорожки внутреннего кольца 

p
в 20,25

2 2
ddr = + =  мм, то же наружного 

н p
3 30,75

2 2
dr d= + =  мм. 

Сила, действующая на наиболее загружен-
ный ролик [10] 

 0 2 21 2cos 2cos 2
QP =

+ γ + γ
,  

на боковые ролики 

 1 0

2 0

cos ,
.

cos2
P P
P P
= γ ⎫

⎬= γ⎭
  

В [5, 6] доказано, что если к группе тел при-
ложена нагрузка по закону косинуса, то для 
определения сопротивления их качению всю 
нагрузку можно приложить к одному телу, то 
есть сопротивление качению всех пяти роликов 
по внутреннему кольцу при линейном контакте 
определится из выражения: 

 в p
в

в p
1,522

r rQb
BE r r

=
+

;  

по наружному кольцу 

 н p
н

н p
1,522

r rQb
BE r r

=
+

.  

Коэффициент трения качения определяется 
из формулы (1) при 1α =  и составит соответст-
венно в 0,0636k =  мм, н 0,0876k =  мм. 

Сопротивление качению роликов: по на-
ружной обойме н 343,7W =  Н, по внутренней 

в 249,6W =  Н. 
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Работа сил трения качения и скольжения 
По внутренней и наружной обоймам 

 ( )вн в в н2 75,4А r W W= π + =  Н·м; 

( ) ( )н в в н н н в2 2А r W r W Q r r= π + + π + − =  

98,1 135,8 233,9= + =  Н·м 

при коэффициенте трения скольжения роликов 
по внутренней обойме 0,1f = . 

Коэффициент сопротивления движению со-
ставит: 

– при вращении внутренней обоймы 
в в 0,012w W Q= = ; 

– при вращении наружной обоймы 
н н 0,017w W Q= =  при рекомендуемой величи-

не [12] для колес диаметром до 700 мм 
0,020w = . 

Научная новизна 
и практическая значимость 

Получены аналитические зависимости для 
определения приведенного коэффициента тре-
ния для стальных колес и КПД канатных бло-
ков. 

Эти формулы позволят конструктору на 
стадии проектирования узлов качения опериро-
вать не только конструкцией, но и материалами 
узла. 

Выводы 

Анализ полученных формул и результатов 
расчетов позволяют сделать следующие выво-
ды и рекомендации: 

– вследствие разных диаметров беговых до-
рожек внутреннего и наружного колец под-
шипников качания и, следовательно, разного 
пути прохождения шариками или роликами при 
вращении наружного кольца (при неподвижном 
внутреннем) возникает скольжение шариков 
или роликов по внутреннему кольцу; 

– величина трения скольжения в подшип-
никах качения составляет около 50 % от общей  
в шариковых подшипниках и около 30 % в ро-
ликовых подшипниках (в следствие разных 
диаметров шариков и роликов); вследствие это-
го КПД канатного блока понижается примерно 
на 2 %, а коэффициент сопротивления крано-
вых колес − примерно на 15 %; 

– при конструировании узлов качения  
с подшипниками качения предпочтение необ-
ходимо отдавать вращению внутренней обой-
мы, особенно машинам с последовательным их 
соединением (железнодорожные поезда, лен-
точные конвейеры и т. п). 
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СПІВВІДНОШЕННЯ МІЖ ОПОРОМ КОЧЕННЮ ТА КОВЗАННЮ  
В ПІДШИПНИКАХ КОЧЕННЯ 

Мета. Про одну з причин ковзання при коченні відомо з другої половини XIX століття, тоді вважалося, 
що опір ковзанню з’являється в місці контакту внаслідок різних швидкостей на дузі контакту. Лише в сере-
дині XX століття було доведено, що цей опір складає незначну величину опору коченню. Проте (з невідомої 
причини) не враховується та обставина, що в підшипниках кочення на практиці майже в рівних відносинах 
може обертатися як внутрішнє кільце при нерухомому зовнішньому, так і навпаки. При цьому не враховува-
лася та обставина, що кулька або ролик у підшипниках кочення за один оборот проходить різний шлях по 
доріжці катання зовнішньої та внутрішньої обойм підшипника. Ця обставина не враховується й при визна-
ченні розрахункової величини коефіцієнта тертя підшипників кочення, приведеного до валу. Тому метою 
роботи є необхідність встановлення впливу довжини шляху по доріжці катання зовнішньої і внутрішньої 
обойм підшипника на визначення розрахункової величини коефіцієнта тертя підшипників кочення, приве-
деного до валу. Методика. В основі методики рішення − теорія плоского руху твердого тіла, теорія контак-
тних деформацій Герца та аналітичні залежності для визначення коефіцієнта тертя кочення. Результати. 
Отримані залежності по визначенню опору коченню кульок або роликів біговими доріжками внутрішньої та 
зовнішньої обойм, а також облік різниці шляху кочення по них дозволяє аналітично отримати опір кочення 
та ковзання для будь-якого розміру підшипників і різних пристроїв підшипникових вузлів. Також можливо 
на стадії проектування вузлів кочення оперувати не тільки конструкцією, але й матеріалами вузла.  
Наукова новизна. За допомогою аналітичних залежностей для визначення опору коченню тіл при точково-
му і лінійному контактах, а також обліку різниці шляху при коченні кульки або ролика по зовнішній  
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і внутрішній обоймах підшипника можна більш точно знайти опору кочення в підшипниках.  
Практична значимість. Отримані залежності дозволять проектувати підшипникові вузли з мінімальною 
енергоємністю. 

Ключові слова: підшипник; ковзання; кочення; контакт; напруга; опір 
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RELATIONSHIP BETWEEN ROLLING AND SLIP RESISTANCE  
IN ROLLING BEARINGS 

Purpose. About one of the causes of slip rolling is known from the second half of the 19th century, it was be-
lieved that the slip resistance appears at the place of contact due to different speeds on the arc of contact. Only in the 
mid-20th century it was proved that this resistance is negligible in rolling resistance. However (for some unknown 
reason) it is ignored the fact that in practice in rolling bearings may rotate both the inner ring with a stationary outer 
one, and vice versa almost in equal relations. It is not taken into account the fact that the ball or roller in the rolling 
bearings runs the different distance along the roller path of the outer and inner bearing cages in one revolution. This 
fact is not taken into account in determining the calculated values for the friction coefficient of a rolling bearing 
reduced to the shaft. Therefore, the aim of this work is to determine the influence of path length on the track riding 
the outer and inner race of the bearing on the determination of the calculated value of the coefficient of friction of 
rolling bearings is given to the shaft. Methodology. The solution technique is based on the theory of plane motion 
of a rigid body, the theory of Hertzian contact deformation and the analytical dependencies for determination of co-
efficient of rolling friction. Findings. The obtained dependences on determination of rolling resistance of the balls 
or rollers along the bearing tracks of inner and outer bearing cages as well as path difference metering of the rolling 
on them allows to analytically obtain the rolling resistance and slipping for any size of bearings and different de-
vices of bearing units. It is also possible at the design stage of rolling nodes to handle not only the design but also 
the content of the node. Originality. Using the analytical dependences for determination of the rolling resistance of 
bodies at point and line contacts, and also account for the difference in the path of the rolling ball or roller on the 
outer and inner cages of the bearing one can more accurately find the rolling resistance in the bearings.  
Practical value. The obtained dependences allow designing the bearing units with minimal energy consumption. 

Keywords: bearing; slip; rolling; contact; voltage; resistance 
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