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1.　ISO寸法方式及び呼び番号
1.1　ISO寸法方式

　転がり軸受の主要寸法，すなわち，内径・外径・
幅及び面取寸法は，標準化されていて世界各国と
も同じ寸法を採っている．わが国のJISも同じで
ある．これらの主要寸法は，ISO寸法方式に従っ
ている．ISOとはInternational Organization for 

Standardization（国際標準化機構）の略号であ
る．
　転がり軸受の主要寸法としてISOの寸法方式に
は内径d，外径D，幅B（又は高さT）及び面取寸
法rが内径0.6mmから外径2500mmまでにわた
って定められている．更に，その範囲を拡張する
方法も規定されていて，内径d（d＞500mm）は
標準数R40から採ることになっている．
　寸法方式を拡張する場合，ラジアル軸受では外 
径D＝d＋fD

　d　

0 .9，幅B＝fB（D−d）/2という式に 
よる．幅Bの寸法はできればJIS Z 8601（標準 
数）の数列R80から採ることになっている．係数
fD，fBの値はそれぞれ直径系列，幅系列ごとに定
められている（表 1 ）．面取寸法 　rは幅Bの 7 ％及
び断面高さ（D−d）/2の 7 ％の二つの値のうち，
小さい方の値を超えず，かつ，定められている
rs min の値に最も近い値を採ることになっている．
なお，これらの諸寸法にはいずれも端数整理法が
定めてある．
　表 1 の係数 fDと内径　dとから外径が求められる
が直径系列 9 ， 0 ， 2 ， 3 が多く用いられている．
直径系列記号 4 ， 3 ， 2 ， 1 ， 0 ， 9 ， 8 ， 7 になるに
従って，同じ内径寸法に対する外径の割合が小さ
くなる（図 1 ）．これらの直径系列は係数 fBと組
み合わせて，更にいくつかの幅系列のものに分れ
る．寸法系列は幅系列と直径系列との組合せによ
って構成されている．

　円すいころ軸受ではインチ系のものがアメリカ
などで多く使用されているが，これらについては
ISO寸法方式はない．メートル寸法を採用してい
る日本や欧州諸国ではISOで規定しているメート
ル系の方式を採用している．
　スラスト玉軸受（単式平面座）の内径　d，外径D， 
高さT及び面取寸法rの各寸法の拡張も，ラジア
ル軸受の場合と同様に定められている．すなわ
ち， 外 径 はD＝d＋fDd

0 .8， 高 さ はT＝fT（D−d）
/2，という式による．面取寸法　r　は高さ　T　の 7 ％
及び断面高さ（D−d）/2　の 7 ％の二つの値のう 
ち，小さい方の値を超えず，かつ，定められてい
るrs min の値に最も近い値を採ることになってい
る．係数 fD，fT の値は，表 2 に示すとおりである．

7

図 1 　ラジアル軸受の断面の寸法系列による割合

直径系列 7 8 9 0 1 2 3 4

fD 0.34 0.45 0.62 0.84 1.12 1.48 1.92 2.56

幅 系 列 0 1 2 3 4 5 6 7

fB 0.64 0.88 1.15 1.5 2 2.7 3.6 4.8

表 1 ラジアル軸受の fD ，fB の値

高さ系列 7 9 1

fT 0.9 1.2 1.6

直径系列 0 1 2 3 4 5

fD 0.36 0.72 1.20 1.84 2.68 3.80

表 2 スラスト軸受の fD ，fT の値
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1.2　呼び番号の構成

　転がり軸受は重要な機械要素であり，その主要
寸法は国際的に標準化されている．呼び番号も国
際的に統一すべくISOで審議されたが，現在，ま
だ各国メーカがそれぞれのものを用いており，統
一されないことになってしまった．
　国内メーカーは主にSKFの呼び番号を骨子とし
て一般に 4 けた又は 5 けたの数字で表わしてお 
り，このうち普通よく用いられる軸受については，
JISにも規定されている．
　呼び番号の構成内容は，次のとおりである．
　幅系列記号と直径系列記号をまとめて寸法系列
記号という．ラジアル軸受では直径系列記号とし
ては， 7 ， 8 ， 9 ， 0 ， 1 ， 2 ， 3 ， 4 があり，この順序
で同じ軸受内径に対する外径が大きくなる．普通
多く用いられるのは 9 ， 0 ， 2 ， 3 である．幅系列
記号には 0 ， 1 ， 2 ， 3 ， 4 ， 5 ， 6 があり，それぞれ
の直径系列記号に対してこの幅系列記号の組合せ
があり得るが，多く用いられているのは 0 ， 1 ， 2 ， 
3 である．幅寸法は，それぞれの直径系列記号と
の組合せに対しこの順に広くなる．標準のラジア
ル玉軸受では幅系列記号が省略されて，呼び番号
は 4 けたで表わされる．円筒ころ軸受も幅系列記
号 0 では，幅系列記号を省略する．

　スラスト玉軸受も同様に，直径系列記号と高さ
系列記号との組合せにより，それぞれの寸法系列
がある．
　内径番号は，内径20mm以上については内径寸
法の1/5の数字である（06なら内径30mm）．内
径17mm以下については，表 1 に示すような内径
番号を用いる．
　呼び番号の異なる各国メーカーにおいても内径
番号だけはこの方式によっているところが多い．
　形式記号には軸受の種類と形式により，数字又
は文字が用いられる．文字が用いられる円筒こ
ろ軸受では，ころ案内つばの位置によりN，NU，
NF，NJなどいろいろの形式がある．呼び番号の
構成を表 2 に示す．

ISO寸法方式及び呼び番号
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表 1 

内径番号 内径 d
（mm）

/0.6（1）
　1

/1.5（1）

　2
/2.5（1）

　3

　4
　5
　6

　7
　8
　9

00
01
02

03

	 0.6
	 1
	 1.5

	 2
	 2.5
	 3

	 4
	 5
	 6

	 7
	 8
	 9

	 10
	 12
	 15

	 17

注 （1）　NSKでは，0.6mm
はなく，1.5 及び
2.5mmについては
1X，2Xとしている

表 2 呼び番号の構成内容

軸 受 の 種 類・形　式 形式記号 幅系列記号（1） 
高さ系列記号 直径系列記号 内 径 番 号 呼び番号の例

ラジアル 
玉 軸 受

ラジアル 
ころ軸受

スラスト 
玉 軸 受

スラスト
ころ軸受

単 列 深 溝 形

単列アンギュラ形

複列アンギュラ形

複 列 自 動 調 心 形

円 筒 こ ろ 軸 受

円 す い こ ろ 軸 受

自動調心ころ軸受

単 式 平 面 座 形
複 式 平 面 座 形
単 式 調 心 座 形
複 式 調 心 座 形

ス ラ ス ト 自 動
調 心 こ ろ 軸 受

6

6
6

7

3
5

1
2

NU
N

NU
NN

3

2

5
5
5
5

2

〔0〕省略

〔1〕省略
〔0〕省略

〔0〕省略

〔3〕省略
〔3〕省略

〔0〕省略
〔2〕省略

　　　1
〔0〕省略

　　　2
　　　3

　　　0

　　　3

　　　1
　　　2
　　　3（2）
　　　4（2）

　　　9

2

0
3

2

2
3

2
2

0
2
2
0

2

0

1
3
3
2

2

9

10
03

15

06
12

05
11

16
20
24
16

14

34

24
12
18
13

30

629

6010
6303

7215A

3206
5312

1205
2211

NU 1016
N 220

NU 2224
NN 3016

30214

23034

51124
52312
53318
54213

29230

注（1）　スラスト軸受では高さ記号
（2）　これは高さ系列記号というより形式を表わすものである．

備考　形式記号，幅（高さ）系列記号及び直径系列記号の組合せが軸受系列記号となる．
○ ○ ○ ○ ○

内 径 番 号

直径系列記号

幅 系 列 記 号

形 式 記 号

寸法系列記号

軸受系列記号












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1.3　インチシリーズ円すいころ軸受の
　　呼び番号

　インチシリーズ円すいころ軸受の呼び番号の構
成については，ABMA（The American Bearing 

Manufacturers Association）Standardに規定が
ある．ABMAに示されている呼び番号は，新設計
の軸受に適用されるもので，すでに広く用いられ
ているインチシリーズの円すいころ軸受の呼び番
号は，そのまま今後も使用される．TIMKEN社
でも新設計のものはABMA規定の呼び番号を用
いているようであり，この規定に従う呼び番号も
多数ある．呼び番号は表 1 のように構成される．

ISO寸法方式及び呼び番号
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荷重限度
符　　号

接 触 角
番　　号

シリーズ
番　　号 追　　番 追 付 号

AA ○ ○○○ ○○ AA

表 1 呼び番号の構成

備考　Aはアルファベット，○は数字を表わす．

（例）LM　1　19　49　

接触角番号
そのシリーズの接触角を表わす番号で次の
ように区分されている．

追　符　号
接尾字である追符号は，1 つあるいは 
 2 つの文字よりなり，標準形の外観及
び内部を変更したときに使われる．
B	 フランジ付き外輪
X	 標準形をごくわずか変更したもの
WA	内輪の背面にスロット溝が一つあ 
	 るもの

その他　省略

追　　番
追符号を除いた終りから 1 ，2 番目の
数字が，その軸受の内輪又は外輪の固
有の数字である．
外輪の追番は10〜19までとし，そのシ 
リーズの最小外径の外輪に10を用いる． 
内輪の追番は30 〜 49までとし，そのシ 
リーズの最大内径の内輪に49を用いる．

シリーズ番号
 1 〜 3 けたで表わされ，そのシリーズの最大内
径との関係は，次のとおりである．

シ リ ー ズ 中 の
最大内径（mm） シリーズ番号

超 え 以 下

0.
25.4

50.8

25.4
50.8

76.2

00 〜   19
20 〜   99

000 〜 029
039 〜 129

以　下　省　略

荷重限度符号
メートル系列軸受には，軽荷重用，中
荷重用，重荷重用などの言葉が使われ
るが，荷重限度符号はこれと同じよう
な意味で，軽　　重の順に次の符号が
ある．
EL，LL，L，LM，M，HM，H，HH，
EH，J，T
最後の T はスラスト軸受にのみ使わ
れる．

カップアングル（= 呼び接触角× 2）
番号

以　上 未　満
  0°
24°
25°30´
27°
28°30´
30°30´
32°30´
36°
45°

24°
25°30´
27°
28°30´
30°30´
32°30´
36°
45°

（スラスト軸受以外）

1
2
3
4
5
6
7
8
9
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1.4　ミニアチュア玉軸受の呼び番号

　軸受外径寸法が 9 mm未満（インチ系の軸受は
9.525mm未満）の玉軸受は，ミニアチュア玉軸
受と呼ばれ，VTR，コンピュータ周辺機器，各
種計器類，ジャイロ，マイクロモータなどに用い
られている．
　ミニアチュア玉軸受も一般の軸受と同様，基本
番号の後に付けられる各種の表示記号によって軸
受のさまざまな性能が表わされる．これらのうち
一般の軸受の表示記号と異なる点は，すきま記号
が必ず付くこと，とくに摩擦トルクの小さいものに
対してトルク記号が付けられることなどである．
　NSKでは，ミニアチュア玉軸受のすきまとし
て客先各位の要求を満足できるように すきま の
範囲をつめた表 1 の 6 段階としている．MC3が
一般の軸受の普通すきまに相当する．
　次にミニアチュア玉軸受の精度規格としては，
メートル系軸受にはJIS規格を，インチ系軸受に
はABMA規格を適用している．
　ミニアチュア玉軸受は，用いられる機械の性質
上摩擦トルクの小さいことを要求されることがし
ばしばあるので，低摩擦トルク用としてのトルク
規格が定められており，これが適用される場合に
はトルク記号が表示される．保持器記号，シール・
シールド記号は一般の軸受と同じ記号が用いられ
る．ステンレス鋼を示す材料記号はインチ系軸受
及びメートル系特定寸法軸受の場合は基本番号の
前に S をつけて表示し，メートル系標準寸法軸受
の場合は基本番号の後ろに h をつけて表示する．
表 1 は，ミニアチュア玉軸受の表示記号の配列，
記号の意味などを示したものである．

ISO寸法方式及び呼び番号
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区　　　　　分 材料記号

インチ系軸受 S

メートル系特定寸法軸受 —

メートル系標準寸法軸受
—

—

記　号 内　　　　　容

ZZS

ZZ

シ ー ル ド
シ ー ル ド

記　号 内　　　　　容

省略
h

S

軸　 受 　鋼　 　（SUJ2）
ス テ ン レ ス 鋼（SUS440C）
ス テ ン レ ス 鋼（SUS440C）

保持器記号を省略することもある．

記　号 内　　　　　容

J

W

T

波 形 保 持 器
冠 形 保 持 器
合 成 樹 脂 保 持 器

表 1　ミニアチュア玉軸受の呼び番号構成

基本番号 材料記号 保 持 器
記　　号

シール・シ
ールド記号

す き ま
記　　号 精度記号 ト ル ク

記　　号 潤滑記号

FR133 — J ZZS MC4 7P L AF2

MR74 — W ZZS MC3 P5 — NS7

692 h J ZZ MC3 P5 — NS7

602 — J ZZS MC4 — — NS7

記　号 内　　　　　容

AF2
NS7

エ ア ロ シ ェ ル フ ル イ ド 12
N S ハ イ リ ュ ー ブ

ANSI/ABMA規格 JIS規格

記号 精 度 等 級 記号 精 度 等 級

省略
3

5P

7P

ABEC1

ABEC3

CLASS5P

CLASS7P

省略
P6

P5

P4

 0 級
 6 級
 5 級
 4 級

記　号 ラジアルすきま（μm）

MC1

MC2

MC3

MC4

MC5

MC6

 0 〜 5 
 3 〜 8 

 5 〜 10
 8 〜 13
13 〜 20
20 〜 28
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1.5　呼び番号の補足

　転がり軸受はさまざまな用途や使用法に適する
ようにいろいろな性能をもっており，呼び番号の
後に付けられる記号によって区別される．これら
の記号は各社統一されるのが望ましいが，現状で

はそこまで標準化されておらず，JISに制定され
ている内部すきま記号，精度記号などを除いては
各社独特のものである．NSKで用いている補助
記号について紹介する．

ISO寸法方式及び呼び番号
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記　号 内　　　　　　　　　　　　　　容 例

A

A（1）

AH（1）

A5（1）

B

B（1）

C（1）

CA

CD

C1
C2
C3
C4
C5

CC
CC1
CC2
CC3
CC4
CC5

CC9

CG15

CM

内部設計が標準と異なるもの

アンギュラ玉軸受の標準接触角 α ＝30°のもの

取外しスリーブの形式記号

アンギュラ玉軸受の標準接触角 α ＝25°のもの

円筒ころ軸受ころ内接円径・外接円径及びその許容差が
JIS の規定と一致しないもの
インチシリーズ円すいころ軸受のカップに
フランジが付いているもの

アンギュラ玉軸受の標準接触角 α ＝40°のもの

アンギュラ玉軸受の標準接触角 α ＝15°のもの

円すいころ軸受の接触角 α  約20°のもの

高負荷容量の自動調心ころ軸受（もみ抜き保持器）

高負荷容量の自動調心ころ軸受（打抜き保持器）

C1 すきま（C2より小）
C2 すきま（普通すきま より小）
C3 すきま（普通すきま より大）
C4 すきま（C3より大）
C5 すきま（C4より大）

円筒ころ軸受の非互換性の普通すきま
円筒ころ軸受の非互換性のC1すきま
円筒ころ軸受の非互換性のC2すきま
円筒ころ軸受の非互換性のC3すきま
円筒ころ軸受の非互換性のC4すきま
円筒ころ軸受の非互換性のC5すきま

テーパ穴円筒ころ軸受の非互換性すきま（CC1より小さい）

特殊ラジアルすきま（すきま の中央値を用いて表示する）

単列深溝玉軸受及び円筒ころ軸受の一般電動機用特定すき
ま（非互換性）

6307A
HR32936JA

7215A

AH 3132

7913A5

NU 306 B

779/772B

7310B

7205C

HR 32205 C

22324CA

22228CD

6218C3

N 238 CC2

NN3017KCC9

6022CG15

NU 312 CM

注 （1）　基本番号の一部である．

記　号 内　　　　　　　　　　　　　　容 例

D（1）

DU

DDU

DB

DBB

DBD

DBT

DBTD

DF

DFD

DFF

DFT

DT

DTD

DTT

円すいころ軸受の接触角 α  約28°のもの

片側接触ゴムシール付き

両側接触ゴムシール付き

 2 列組合せ
（背面組合せ）

 4 列組合せ

 3 列組合せ

 4 列組合せ

 5 列組合せ

 2 列組合せ
（正面組合せ）

 3 列組合せ

 4 列組合せ

 4 列組合せ

 2 列組合せ
（並列組合せ）

 3 列組合せ

 4 列組合せ

30305D

6306DU

6205DDU

7208ADB

7318ADBB

7318ADBD

7318ADBT

7318ADBTD

7320ADF

7320ADFD

7320ADFF

7320ADFT

7320ADT

7320ADTD

7320ADTT
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記　号 内　　　　　　　　　　　　　　容 例

E

E4

F

g

h

H

HJ

HR（2）

J

K

K30

KL

L

M

MC3

N

NR

NRX

NRZ

PN0

PN3

軌道輪に切欠き，又は油穴の付いているもの

高負荷容量の円筒ころ軸受

自動調心ころ軸受，シーブ用円筒ころ軸受の外輪に油溝・
油穴が付いているもの

鋼製もみ抜き保持器

浸炭鋼（SAE4320Hなどを用いたもの）

軌道輪，転動体ステンレス鋼

アダプタの形式記号

高負荷容量のラジアル及びスラスト自動調心ころ軸受

L形つば輪の形式記号

高負荷容量の円すいころ軸受

円すいころ軸受の外輪軌道の小端径・角度と外輪幅が ISO

規定と一致するもの

鋼板 2 枚，打抜き保持器

内輪内径がテーパ穴のもの（テーパ 1：12）

外輪間座付き

内輪内径がテーパ穴のもの（テーパ 1：30）

内輪・外輪間座付き（KLの後の数字は間座幅）

内輪間座付き

銅合金もみ抜き保持器

小径ミニチュア玉軸受の標準的なすきま

外輪外径止め輪溝付き

止め輪付き軸受

特殊寸法の止め輪付き

片側鋼板シールド，同じ側に止め輪付き（ZNRと逆）

インチ系の円すいころ軸受の精度等級CLASS 0 相当

インチ系の円すいころ軸受の精度等級CLASS 3 相当

6214E

NU 309ET

230/560ME4

230/570F

456g/454g

6203h

H 318X

22210H
29418H

HJ 210

HR 30308J

HR 30308J

R6JZZ

1210K

30310DF＋K

24024CK30

7310ADB
＋KL10

100TAC20D＋L

6219M

683MC3

6310N

6209NR

6209NRX

6207NRZ

575/572PN0

779/772BPN3

注 （2）　軸受系列記号の前に付く

記　号 内　　　　　　　　　　　　　　容 例

S11

T

V

VV

W

X

X26

X28

X29

Y

Z

ZN

ZNR

ZZ

使用温度限界200°以下

合成樹脂保持器

保持器なし

片側非接触ゴムシール付き

両側非接触ゴムシール付き

鋼板 1 枚，打抜き保持器

インチ系円すいころ軸受で軌道輪に切欠きのあるもの

内径・外径・幅のうちいずれか一つを± 1 mm未満変更し
たもの

スラスト軸受で内輪外径が外輪外径より小さい寸法になっ
ているもの

寸法安定
化処理し
た軸受　

使用温度限界
150°以下

使用温度限界
200°以下

使用温度限界
250°以下

黄銅板打抜き保持器

片側鋼板シールド付き

片側鋼板シールド，反対側に止め輪溝付き

片側鋼板シールド，反対側に止め輪付き

両側鋼板シールド付き

22230CAMKE4
C3 S11

7204CT

NA4906V

6204V

6306VV

NU 210W

456W/454

6310X

51130X

32226X26

32226X28

23032CDC4
X29

608Y

6203Z

6208ZN

6208ZNR

6203ZZ
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2.　動定格荷重，疲れ寿命及び静定格荷重
2.1　動定格荷重

　JISには基本動定格荷重について，次のように
定義されている．
　転がり軸受の基本動定格荷重とは，軸受が100
万回転の基本定格寿命（90％寿命）に理論上耐え
るような一定（の大きさ）の静止荷重，ラジアル
軸受では内輪と外輪とが相対的に純ラジアル変位
を生じるような，荷重のラジアル分力を採り，ス
ラスト軸受では中心アキシアル荷重を採る．
　このような基本動定格荷重は，表1に示される式
によって計算できる．この計算式はG. Lundberg 

＆ A. Palmgrenの理論に基づくもので，1962年
にISO R 281 : 1962として採択され，わが国にお
いては昭和40年3月にJIS B 1518 : 1965として制
定された．その後，これらの規格は若干の修正を
経てそれぞれ ISO 281 : 2007，JIS B 1518 : 2013

になっている．
　軸受の疲れ寿命は，次式により計算することが
できる．

　　　玉軸受では　　　　　　　　…………（1 ）

　　　ころ軸受では　　　　　　　…………（2 ）

　ここで，L：定格疲れ寿命（106 rev.）
　　　　　P：動等価荷重（N）,｛kgf｝
　　　　　C：基本動定格荷重（N）,｛kgf｝

　表 1 の計算式における係数 fc の値は，軸受形
式によりそれぞれ異なり，表 2 〜 3 に示すとおり
である．ラジアル玉軸受の fc の値は，JIS B 1518
と同じであり，ラジアルころ軸受の fc の値は，採
り得る最大値に改められているだけである．した
がって，加工精度や材料によって定まる係数 fc の
水準は，20年来変更されていないわけである．

　この間，軸受の材料は言うに及ばず加工精度に
おいても格段の品質向上があり，実際の軸受寿命
も大幅に延長されている．このような軸受に対し
て，前述の疲れ寿命計算式を適用できるようにす
るには，寿命延長効果を反映した動定格荷重によ
って計算するのが容易であろう．このような考
え方から，ISO 281，JIS B 1518では定格係数 
bm を乗じて基本動定格荷重を増大させることに
なった．定格係数 bm の値は，表 4 による．
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L＝(     )3C──
P

L＝(     )10 /3C──
P

表 1 基本動定格荷重の計算式

注（1）　ころの長さの中央における直径．円すいころでは，ころ の大端及び小端の面取りがないと仮定したそれぞ
れの直径の算術平均値であり，非対称凸面ころ では，ころ と つば がない軌道（通常は外輪）との間の無負
荷時の接点における ころ の直径の近似値である．

備考　玉軸受の計算式のDw
1.8は，Dw＞25.4mmのとき3.647Dw

1.4となる．

転がり軸受の形式 記号 計算式

ラジアル玉軸受 Cr

Dw ≤ 25.4mm bm fc（i cos α）0.7Z 2/3 Dw
1.8

Dw > 25.4mm 3.647 bm fc（i cos α）0.7Z 2/3 Dw
1.4

スラスト玉軸受 Ca

Dw ≤ 25.4mm,　α＝90° bm fc Z 2/3 Dw
1.8

Dw ≤ 25.4mm,　α≠90° bm fc（cos α）0.7tan α Z 2/3 Dw
1.8

Dw > 25.4mm,　α＝90° 3.647 bm fc Z 2/3 Dw
1.4

Dw > 25.4mm,　α≠90° 3.647 bm fc（cos α）0.7tan α Z 2/3 Dw
1.4

ラジアルころ軸受 Cr bm fc（i Lwe cos α）7/9 Z 3/4 Dwe
29/27

スラストころ軸受 Ca

α＝90° bm fc Lwe
7/9 Z 3/4 Dwe

29/27

α≠90° bm fc（Lwe cos α）7/9tan α Z 3/4 Dwe
29/27

計算式で用いられる
量記号

bm：通常使用する材料および製造品質による定格係数
fc：基本動定格荷重の計算に用いる係数（値はJIS B 1518参照）
i： 転動体の列数

α：呼び接触角（°）
Z： 1 列当たりの転動体数の個数

Dw：玉の呼び直径（mm）
Dwe：ころ直径（mm）
Lwe：ころの有効長さ（mm）
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Dw cosα
─────

Dpw（1）

fc

単列深溝玉軸受
単・複列アンギ
ュラ玉軸受　　

複列深溝玉軸受 自動調心玉軸受

0.05
0.06
0.07
0.08
0.09

0.10
0.12
0.14
0.16
0.18

0.20
0.22
0.24
0.26
0.28

0.30
0.32
0.34
0.36
0.38

46.7｛4.76｝
49.1｛5.00｝
51.1｛5.21｝
52.8｛5.39｝
54.3｛5.54｝

55.5｛5.66｝
57.5｛5.86｝
58.8｛6.00｝
59.6｛6.08｝
59.9｛6.11｝

59.9｛6.11｝
59.6｛6.08｝
59.0｛6.02｝
58.2｛5.93｝
57.1｛5.83｝

56.0｛5.70｝
54.6｛5.57｝
53.2｛5.42｝
51.7｛5.27｝
50.0｛5.10｝

44.2｛4.51｝
46.5｛4.74｝
48.4｛4.94｝
50.0｛5.10｝
51.4｛5.24｝

52.6｛5.37｝
54.5｛5.55｝
55.7｛5.68｝
56.5｛5.76｝
56.8｛5.79｝

56.8｛5.79｝
56.5｛5.76｝
55.9｛5.70｝
55.1｛5.62｝
54.1｛5.52｝

53.0｛5.40｝
51.8｛5.28｝
50.4｛5.14｝
48.9｛4.99｝
47.4｛4.84｝

17.3｛1.76｝
18.6｛1.90｝
19.9｛2.03｝
21.1｛2.15｝
22.3｛2.27｝

23.4｛2.39｝
25.6｛2.61｝
27.7｛2.82｝
29.7｛3.03｝
31.7｛3.23｝

33.5｛3.42｝
35.2｛3.59｝
36.8｛3.75｝
38.2｛3.90｝
39.4｛4.02｝

40.3｛4.11｝
40.9｛4.17｝
41.2｛4.20｝
41.3｛4.21｝
41.0｛4.18｝

表 2 ラジアル玉軸受の fc の値

注（1）　Dpwは，玉のピッチ径である．
備考　｛　｝の数値はkgfの値を算出する場合の係数である．

表 3 ラジアルころ軸受の fc の値

注（2）　Dpwは，ころのピッチ径である．
備考 1 ．上表の fc の値は，ころの長さ方向

の応力分布がほぼ均等になるよ
うな軸受に適用する．

　　 2 ．｛　｝の数値はkgfの値を算出する
場合の係数である．

Dwecosα
─────

Dpw（2）
fc

0.01
0.02
0.03
0.04
0.05

0.06
0.07
0.08
0.09
0.10

0.12
0.14
0.16
0.18
0.20

0.22
0.24
0.26
0.28
0.30

52.1｛5.32｝
60.8｛6.20｝
66.5｛6.78｝
70.7｛7.21｝
74.1｛7.56｝

76.9｛7.84｝
79.2｛8.08｝
81.2｛8.28｝
82.8｛8.45｝
84.2｛8.59｝

86.4｛8.81｝
87.7｛8.95｝
88.5｛9.03｝
88.8｛9.06｝
88.7｛9.05｝

88.2｛9.00｝
87.5｛8.92｝
86.4｛8.81｝
85.2｛8.69｝
83.8｛8.54｝

軸　受　形　式 bm

ラジアル軸受 深溝玉軸受

マグネト玉軸受

アンギュラ玉軸受

ユニット用玉軸受

自動調心玉軸受

自動調心ころ軸受

入れ溝付き玉軸受

円筒ころ軸受

円すいころ軸受

ソリッド形針状ころ軸受

1.3

1.3

1.3

1.3

1.3

1.15

1.1

1.1

1.1

1.1

スラスト軸受 玉軸受

自動調心ころ軸受

円すいころ軸受

円筒ころ軸受

針状ころ軸受

1.3

1.15

1.1

1

1

表 4 定格係数 bm の値
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軸 受 の 形 式

単列深溝玉軸受

アンギュラ
玉軸受

15°

25°

30°
40°

自 動 調 心 玉 軸 受

マ グ ネ ト 玉 軸 受

円 す い こ ろ 軸 受
自動調心ころ軸受

スラスト玉軸受
45°

60°

スラストころ軸受

Cor──
Fa

5
10
15
20
25
30
50

5
10
15
20
25
30
50

―

―
―

―

―

―

―

―

―

単　列　軸　受 複　列　軸　受

eFa/Fr≦e Fa/Fr＞e Fa/Fr≦e Fa/Fr＞e

X Y X Y X Y X Y

1

1

1

1
1

―

1

1

―

―

―

0

0

0

0
0

―

0

0

―

―

―

0.56

0.44

0.41

0.39
0.35

―

0.5

0.4

0.66

0.92

tanα

1.26
1.49
1.64
1.76
1.85
1.92
2.13

1.10
1.21
1.28
1.32
1.36
1.38
1.44

0.87

0.76
0.57

―

2.5

0.4cotα

1

1

1

―

1

1

1
1

1

―

1

1.18

1.90

1.5tan α

―

1.23
1.36
1.43
1.48
1.52
1.55
1.61

0.92

0.78
0.55

0.42cotα

―

0.45cotα

0.59

0.55

0.67

―

0.72

0.67

0.63
0.57

0.65

―

0.67

0.66

0.92

tan α

―

1.79
1.97
2.08
2.14
2.21
2.24
2.34

1.41

1.24
0.93

0.65cotα

―

0.67cotα

1

1

1

0.35
0.29
0.27
0.25
0.24
0.23
0.20

0.51
0.47
0.44
0.42
0.41
0.40
0.39

0.68

0.80
1.14

1.5tan α

0.2

1.5tan α

1.25

2.17

1.5tan α

表 1 係数 X 及び Y の値

備考 1 ．同じ 2 個の単列アンギュラ玉軸受を使用する場合は次による．
　　　　（1）DF組合せ又はDB組合せとしたときには，複列軸受のX，Yを適用する．ただしアキシアル荷重比Cor/Faを

求めるときのCor値は組合せ軸受のCorの1/2とする．
　　　　（2）DT組合せとしたときには，単列軸受のX，Yを適用し，Cor値は組合せ軸受のCorの1/2とする．
　　 2 ．この表はアキシアル荷重比Cor/Faのとり方が JIS，ISO 規格と異なっている．

2.2　動等価荷重

　軸受に作用する荷重は，ラジアル荷重又はアキ
シアル荷重が単独にかかる場合もあるが，実際に
はラジアル荷重とアキシアル荷重とが同時にかか
る合成荷重のことが多く，その大きさや方向が変
動することもある．
　このような場合，軸受の疲れ寿命計算には，軸
受にかかる荷重をそのまま使うことができないの
で，いろいろな回転条件や荷重条件のもとで，軸
受が実際にもつ疲れ寿命と等しい寿命を与えるよ
うな，大きさが一定の，軸受中心を通る仮想荷重
を考える．この仮想荷重を動等価荷重という．
　等価ラジアル荷重をPr，ラジアル荷重をFr，ア
キシアル荷重をFa，接触角をαとすると，等価ラジ
アル荷重と軸受荷重との関係は，近似的に次のよ
うになる．

　　　Pr＝XFr＋YFa　 ………………………（1 ）

ここで，X：ラジアル荷重係数
表 1 参照 　　

　　　　Y：アキシアル荷重係数
　アキシアル荷重係数は接触角により変わる．こ
ろ軸受の場合，アキシアル荷重の大小にかかわら
ず接触角は一定であるが，単列深溝玉軸受やアン
ギュラ玉軸受ではアキシアル荷重が大きくなると
接触角も大きくなる．この接触角の変化は，基
本静定格荷重Corとアキシアル荷重Faの比で表わ
すことができる．したがって，表 1 にはこの比に
対応する接触角のときのアキシアル荷重係数を示
してある．アンギュラ玉軸受でも接触角が25°，
30°，40°と大きくなると，普通の使用条件では接
触角の変化がアキシアル荷重係数に与える影響
を，無視しても差支えない．
　ラジアル荷重とアキシアル荷重とを同時に受け
る接触角α ≠90°のスラスト軸受の等価アキシア
ル荷重 Pa は，次のようになる．

　　　Pa＝XFr＋YFa …………………………（ 2 ）




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2.3　3 列組合せアンギュラ玉軸受の
　　動等価荷重

　アンギュラ玉軸受を用いて大きなアキシアル荷
重を受ける場合，図に示すように単列軸受を3個
並べて用いることがある．その組合せには3通り
があり，DBD，DFD，DTDの組合せ記号で表わ
されている．
　これらの組合せ軸受の疲れ寿命計算においても，
単列軸受や複列軸受の場合と同じように軸受にか
かるラジアル荷重とアキシアル荷重から求められ
る動等価荷重を使って計算する．
　動等価ラジアル荷重をPr，ラジアル荷重をFr，
アキシアル荷重をFaとすると，動等価ラジアル荷
重と軸受荷重との関係は近似的に，次のようにな
る．
　　　Pr＝XFr＋YFa  　………………………（1 ）

ここで，X：ラジアル荷重係数
表1 参照　　

　　　　Y：アキシアル荷重係数

　アキシアル荷重係数は，接触角により変化する．
接触角の小さいアンギュラ玉軸受では，アキシア
ル荷重が大きくなると接触角も大きく変化する．
この接触角の変化は，基本静定格荷重Corとアキシ
アル荷重Faとの比で表わすことができる．したが
って，接触角15°のアンギュラ玉軸受の場合，この
比に対応する接触角のときのアキシアル荷重係数
を示してある．接触角が25°，30°と40°のアンギュ
ラ玉軸受では，接触角の変化がアキシアル荷重係
数に与える影響は無視して差支えないので，アキ
シアル荷重係数を一定としている．

動定格荷重，疲れ寿命及び静定格荷重
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配 列 方 法 荷　重　の　方　向

 3 個組み合わ
せて 2 個でア
キシアル荷重
を受ける場合

 3 個組み合わ
せて 1 個でア
キシアル荷重
を受ける場合

 3 個並列組
み合わせ　

（記号DTD）

（記号　
　DBD
又は　
　DFD）

（記号　
　DBD
又は　
　DFD）

表 1 3 列組合せアンギュラ玉軸受の係数 X 及び Y

接触角
α

j
Cor──
jFa

　　　Fa──　　≦e
　　　Fr

　　　Fa──　　＞e
　　　Fr e

 3 列組合せ玉軸受
の 基 本 定 格 荷 重

X Y X Y Cr Cor

15°

25°

30°

40°

15°

25°

30°

40°

15°

25°

30°

40°

1.5

―

―

―

3

―

―

―

1

―

―

―

　5
10
15
20
25
30
50

―

―

―

　5
10
15
20
25
30
50

―

―

―

　5
10
15
20
25
30
50

―

―

―

1

1

1

1

1

1

1

1

1

1

1

1

0.64
0.70
0.74
0.76
0.78
0.80
0.83

0.48

0.41

0.29

2.28
2.51
2.64
2.73
2.80
2.85
2.98

1.70

1.45

1.02

0

0

0

0

0.58

0.54

0.52

0.46

0.95

0.88

0.84

0.76

0.44

0.41

0.39

0.35

1.46
1.61
1.70
1.75
1.81
1.83
1.91

1.16

1.01

0.76

2.37
2.61
2.76
2.85
2.93
2.98
3.11

1.88

1.64

1.23

1.10
1.21
1.28
1.32
1.36
1.38
1.44

0.87

0.76

0.57

0.51
0.47
0.44
0.42
0.41
0.40
0.39

0.68

0.80

1.14

0.51
0.47
0.44
0.42
0.41
0.40
0.39

0.68

0.80

1.14

0.51
0.47
0.44
0.42
0.41
0.40
0.39

0.68

0.80

1.14

 1 個の軸受
の2.16倍　

 1 個の軸受
の2.16倍　

 1 個の軸受
の2.16倍　

 1 個の軸受
の3倍　　

 1 個の軸受
の3倍　　

 1 個の軸受
の3倍　　




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2.4　荷重・回転数が変動する場合の
　　平均荷重

　軸受に作用する荷重がいろいろ変動する場合，
その変動する荷重条件における軸受の疲れ寿命と
等しい寿命となるような平均荷重を求めて，疲れ
寿命を計算する．

（1） 荷重と回転速度との関係が段階的に分けられ
る場合（図 1 ）

　　荷重F1を受けて，回転速度n1で作動時間 t1

　　荷重F2を受けて，回転速度n2で作動時間 t2

　　　　　・　　　　　　　　・　　　　　・　　　　　・　　　　　　　　・　　　　　・　　　　　・　　　　　　　　・　　　　　・
　　荷重Fnを受けて，回転速度nnで作動時間 tn

　　のとき
　平均荷重Fmは，次式によって求める．

Fm＝p　────────────── …（1 ）

ここで　Fm：変動する荷重の平均値（N）,｛kgf｝
　　　p＝3　　玉軸受の場合
　　　p＝10/3　 ころ軸受の場合
　また，平均回転速度nmは，次式によって求めら
れる．

　　　nm＝───────────   ……（2 ）

（2） 荷重がほぼ直線的に変動する場合（図 2 ）
　平均荷重Fmは，近似的に次式によって求められ
る．

　　　Fm≒──（Fmin＋2 Fmax）………………（3 ）

ここで　Fmin ：変動荷重の最小値（N）,｛kgf｝
　　　　Fmax：変動荷重の最大値（N）,｛kgf｝

（3） 荷重が正弦曲線的に変動する場合（図 3 ）
　平均荷重Fmは，近似的に次式によって求められ
る．

（a）のとき　Fm≒0.65 Fmax……………………（4 ）
（b）のとき　Fm≒0.75 Fmax……………………（5 ）
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1
3

n1t1＋n2t2＋……＋nntn

t1＋t2＋………＋tn

図 1 　段階的な変動荷重 図 2 　単調な変動荷重

図 3 　正弦曲線的に変動する荷重
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2.5　回転荷重と静止荷重の合成

　転がり軸受にかかる荷重として一般に回転荷重，
静止荷重及び方向不定荷重とがある．
　場合によっては不平衡あるいは振動源用おもり
などによる回転荷重と，重力あるいは動力伝達な
どによる静止荷重との両者が同時にかかることが
ある．このように回転荷重と静止荷重とによる方
向不定荷重がかかった場合の合成平均荷重は，次
のように求める．回転荷重と静止荷重との合成荷
重は，それらの大小により図 1 のように二通りの
場合がある．
　すなわち，回転荷重＞静止荷重の場合は図 1（a）
のように大きさの変化する回転荷重により，回転
荷重＜静止荷重の場合には図1（b）のように大き
さの変化する揺動荷重となる．そして，これらい
ずれの場合にも合成荷重Fは，次式で表わされる．

　　F＝　FR
2＋FS

2−2FR FScosθ ……………（1 ）

ここで，FR：回転荷重　（N）,｛kgf｝
　　　　FS：静止荷重　（N）,｛kgf｝
　　　　 θ：回転荷重と静止荷重とのなす角度

　このFは，FRとFSとの大きさにより，FR≫FS又
はFR≪FSの場合FR＋FSを最大荷重Fmax,│FR−FS│
を最小荷重Fminとする正弦曲線的に変動する荷
重式（2.1），（2.2）で近似的に求めることがで
きる．

FR≫FSのとき F＝FR−FScosθ 　……………（2.1）
FR≪FSのとき F＝FS−FRcosθ 　……………（2.2）

また，FR≒FSの場合には，式（3.1），（3.2）で
近似的に求められる．

　FR＞FSのとき
　　　F＝FR−FS＋2FSsin──　……………（3.1）

　FR＜FSのとき
　　　F＝FS−FR＋2FRsin──　……………（3.2）

式（1），（2.1），（3.1），（3.2）の曲線を示すと，
図 2 のようになる．

式（2.1），（2.2）又は式（3.1），（3.2）のように
変動する荷重の平均値Fmは，それぞれ式（4.1），

（4.2）又は式（5.1），（5.2）で表わされる．

　Fm＝Fmin＋0.65（Fmax−Fmin）
　　FR≧FS のとき　Fm＝FR＋0.3FS　……（4.1）
　　FR≦FS のとき　Fm＝FS＋0.3FR　……（4.2）

　Fm＝Fmin＋0.75（Fmax−Fmin）
　　FR≧FS のとき　Fm＝FR＋0.5FS　……（5.1）
　　FR≦FS のとき　Fm＝FS＋0.5FR　……（5.2）

　一般の場合，Fは式（4.1），（4.2）〜（5.1），（5.2）
の間にあるので，式（4.1），（4.2）及び式（5.1），

（5.2）の第2項の係数0.3 又は0.5が，FS/FR又は
FR/FSとともに直線的に変化するものとすると，
これら係数は，

　　　0.3＋0.2──，0≦──≦1

又は　0.3＋0.2──，0≦──≦1となる．

　したがってFmは，次式で表わすことができる．

FR≧FSのとき

　　Fm＝FR＋（0.3＋0.2──）FS

　　　＝FR＋0.3FS＋0.2── ………………（6.1）

FR≦FSのとき

　　Fm＝FS＋（0.3＋0.2──）FR

　　　＝FS＋0.3FR＋0.2── ………………（6.2）
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θ
2

θ
2

FS

FR

FR

FS

FS

FR

FR

FS

FS

FR

FS
2

FR

FR

FS

FR
2

FS

図 2 　合成荷重の線図

図 1 　回転荷重と静止荷重との合成荷重
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2.6　複数個の軸受全体としての
　　寿命計算

　1台の機械に何個かの転がり軸受が使用されて
いる場合，個々の軸受にかかる荷重がわかれば，
それぞれの軸受の疲れ寿命を求めることができ
る．しかし，機械はどの部分の軸受が破損しても
運転できなくなるのが普通なので，1台の機械に
使用されている軸受全体としての疲れ寿命を知る
ことが必要な場合もある．
　軸受の疲れ寿命は，非常にばらつきの大きいも
のであり，我々の使っている疲れ寿命計算式L＝
　　　は，軸受の90％寿命（数多くの同じ軸受
を同じ条件で回転させたとき，90％の軸受が到
達できる総回転数又は時間であり，定格疲れ寿命
ともいう．）を表わすものである．
　すなわち，1個の軸受に対する計算疲れ寿命の
値は，90％の確率をもつものである．
　複数個の軸受全体が，ある期間，耐え得る確率
は個々の軸受が同じ期間，耐え得る確率の積にな
るので，複数個の軸受全体としての定格疲れ寿命
は，単に，個々の軸受の定格疲れ寿命のうちの，
最も短いものによって決まるのではなく，これよ
り更に短いものになる．
　いま，個々の軸受の定格疲れ寿命をL1，L2，L3 

…とし，軸受全体としての定格疲れ寿命をLとす
れば，式（ 1 ）のように表わされる．

　　　 1　　 1　　 1　　 1　　　── ＝ ── ＋ ── ＋ ── ＋　…………（1 ）　　　Le   　 L1
e　 L2

e　 L3
e　

　ここで，e＝1.1（玉軸受，ころ軸受とも）

　式（ 1 ）のLは，図 1 を用いれば簡単に求める
ことができる．

　式（ 1 ）のL1の値を図 1 のL1尺に，L2の値をL2

尺にとり，直線で結んでL尺との交点を読めば，

 1　　 1　　 1── ＝ ── ＋ ──のLAの値が求まる．このLAの値を
LA

e  　 L1
e　 L2

e

L1尺にとり，L3の値をL2尺にとって直線で結び，
L尺との交点を読めば，

 1　　 1　　 1　　 1── ＝ ── ＋ ── ＋ ──のLの値が求まる．
 Le   　 L1

e　 L2
e　  L3

e

例　題
　自動車前輪軸受の計算疲れ寿命が
　　　内側軸受　　280 000km

　　　外側軸受　　320 000km
であるとすれば，この車輪の軸受の疲れ寿命は，
図 1 より160 000kmとなる．右側車輪の軸受の
疲れ寿命がこの値であれば，左側車輪の軸受疲れ
寿命も同じと考えられるので，前輪軸受全体とし
ての疲れ寿命は図 1 より85 000kmとなる．
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( 　)
pC──P

図 1 　寿命計算図表
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2.7　使用機械別の荷重係数と疲れ寿命

　転がり軸受が使用される機械において，適正な
軸受を選定するには，通常，軸受に作用する荷重，
回転速度，その他の条件を検討する．軸受にかか
る荷重には，普通，その軸受が支える回転体の重
量，歯車やベルトの伝達力より生じる荷重，その
ほか，計算で推定しうる荷重などが基本的なもの
として考えられる．実際には，これらの荷重に加
えて，回転体のアンバランスによって生じる荷重，
運転中の振動・衝撃による荷重などが付加される．
そして，これらの荷重を正確に求めることはむず
かしい．そこで，軸受の選定に必要な動等価荷重
Pを想定するには，前述の基本的な荷重Fcにある
係数を乗じて，実際的な平均荷重に換算する．こ
の係数を荷重係数 fw と呼び，経験的な値を用い
ている．使用機械別，運転条件別に荷重係数 fw 
の目安値を，表 1 に示す．以上のことから，例えば，
ラジアル荷重Frc，アキシアル荷重Facが作用する
使用箇所の場合，荷重係数をそれぞれ fw1，fw2と
すれば，動等価荷重 P は

　　　P＝X fw1 Frc＋Y fw2 Fac　………………（ 1 ）

となる．
　軸受を選定するに当って，疲れ寿命をいたずら
に大きく採ることは，それだけ軸受が大きくなる
ので，経済的ではない．また，軸の強度，剛性，
取付寸法などの点で必ずしも，軸受の疲れ寿命だ
けを基準にできない場合もある．経済的なしかも，
適性な軸受の選定に当っては，一般に，使用機械，
使用条件によって，目安となる軸受の設計寿命を
考える．

　疲れ寿命係数 fh と呼ばれる経験的な値がそれ
で，使用機械・運転条件別に整理して表わしたも
のが表 2 である．したがって，軸受の用途に応じ
た疲れ寿命係数 fh から，

　　　　　C≧───…………………………（ 2 ）

ここで，C：基本動定格荷重（N）,｛kgf｝
　　　　fn：速度係数

によって，基本動定格荷重Cを求め，それに該当
する軸受を選定することが望ましい．
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fh・P
fn

区　　分
fh 値と使用機械

〜 3 2 〜 4 3 〜 5 4 〜 7 6 〜

ときどき又は
短時間使用する

. 家庭用掃除機，洗濯
機などの小形電動機

. 電動工具

. 農業機械

常時使用しない
が，確実な運転
が要求される

. 家庭用冷暖房機の
電動機

. 建設機械

. コンベア

. エレベータ

不連続であるが，
比較的長時間運
転する

. 圧延機ロールネック . 小形電動機
. デッキクレーン
. 一般荷役クレーン
. ピニオンスタンド
・乗用車

. 工場電動機

. 工作機械

. 一般歯車装置

. 振動ぶるい

. クラッシャ

. クレーンシーブ

. コンプレッサ

. 重要な歯車装置

 1 日 8 時間以上
常時運転する
か，連続で長時
間運転する

. エスカレータ . 遠心分離機
. 空調設備
. 送風機
. 木工機械
. 大形電動機
. 客車車軸

. 鉱山ホイスト

. プレスフライホ
イール

. 車両用主電動機

. 機関車車軸

. 製紙機械

24時間連続運転
で，事故による停
止が許されない

. 水道設備

. 発電所設備

. 鉱山用排水ポンプ

表 2 疲れ寿命係数 fh と使用機械例

運　転　条　件 使　用　機　械　例 fw

衝撃のない円滑運転のとき 電動機，工作機械，空調機械 1　〜 1.2

普通の運転のとき
送風機，コンプレッサ，エレ
ベータ，クレーン，製紙機械

1.2 〜 1.5

衝撃・振動を伴う運転のとき
建設機械，クラッシャ，
振動ぶるい，圧延機

1.5 〜 3

表 1 荷重係数 fw の値
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2.8　ラジアルすきま と疲れ寿命

　転がり軸受の疲れ寿命計算式は，カタログなど
に示されているとおり，式（ 1 ）で表わされる．

　　　L＝　　　………………………………（ 1 ）

ここで，L：定格疲れ寿命（106 rev.）
　　　　C：基本動定格荷重（N）,｛kgf｝
　　　　P：動等価荷重（N）,｛kgf｝

　　　　p：指数

この場合の定格疲れ寿命Lは，ラジアル軸受では
軸受内部の荷重分布が負荷率 ε＝0.5の状態

（図 1 ）にあることが前提になっている．
　負荷率εは，荷重の大きさと軸受内部すきまに
より変化するが，その関係については5.2項（ラ
ジアル玉軸受における 内部すきま と負荷率）に
解説してある．
　軸受内部すきまが零のとき ε＝0.5の荷重分布
状態が得られる．したがって，通常行なう疲れ寿
命計算は すきま 零としての値を計算しているも
のである．ラジアルすきまの影響を考慮した場合
の軸受の疲れ寿命は次のようにして求める．
　軸受のラジアルすきまΔ rと負荷率εの関数 f（ε）
との間には式（ 2 ），式（ 3 ）が成り立つ．

深溝玉軸受の場合

円筒ころ軸受の場合

ここで，Δ r：ラジアルすきま（mm）
　　　　Fr：ラジアル荷重（N）,｛kgf｝
　　　 　Z：転動体の数
　　　 　i：転動体の列数
　　　　Dw：玉の直径（mm）
　　　　Lwe：ころの有効長さ（mm）
　　　　Lε：すきまΔ rのときの寿命
　　　 　L：すきま零のときの寿命で式（ 1 ）
　　　　　　より求まる

　ラジアル内部すきま Δ rのときの負荷率εと f（ε）
及びLε/Lの関係は，表 1 に示すとおりである．
　上式より f（ε）を求めてε及びLε/Lを知ること
ができる．

　例として6208，及びNU208について，ラジア
ルすきまと軸受の疲れ寿命との関係を示すと，
図 2 のようになる．
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( 　　　　　　    　　)玉軸受p ＝ 3
　　　　　　10ころ軸受p ＝──　　　　　　　3

…（2 ）

f（ε）＝　　　　　　　　　…………（N）Δ r・Dw
1/3

0.00044(　)2 /3

Z
Fr

f（ε）＝　　　　　　　　…………｛kgf｝Δ r・Dw
1/3

0.002(　)2 /3

Z
Fr

…（ 3 ）

f（ε）＝　　　　　　　　　…………（N）Δ r・Lwe
0.8

0.000077(　)0 .9

Z・i

Fr

f（ε）＝　　　　　　　　…………｛kgf｝Δ r・Lwe
0.8

0.0006(　)0 .9

Z・i

Fr

図 1 　ε=0.5 の荷重分布

図 2 　ラジアル内部すきまと寿命比

ε

深溝玉軸受 円筒ころ軸受

f（ε） Lε
──

L
f（ε） Lε

──
L

0.1
0.2
0.3
0.4
0.5

0.6
0.7
0.8
0.9
1.0

1.25
1.5
1.67
1.8
2.0

2.5
3
4
5

10

　33.713
　10.221
　　4.045
　　1.408
　　0

−　0.859
−　1.438
−　1.862
−　2.195
−　2.489

−　3.207
−　3.877
−　4.283
−　4.596
−　5.052

−　6.114
−　7.092
−　8.874
−10.489
−17.148

0.294
0.546
0.737
0.889
1.0

1.069
1.098
1.094
1.041
0.948

0.605
0.371
0.276
0.221
0.159

0.078
0.043
0.017
0.008
0.001

　51.315
　14.500
　　5.539
　　1.887
　　0

−　1.133
−　1.897
−　2.455
−　2.929
−　3.453

−　4.934
−　6.387
−　7.335
−　8.082
−　9.187

−11.904
−14.570
−19.721
−24.903
−48.395

0.220
0.469
0.691
0.870
1.0

1.075
1.096
1.065
0.968
0.805

0.378
0.196
0.133
0.100
0.067

0.029
0.015
0.005
0.002
0.0002

表 1  ε と f（ε），Lε/L

(     )
pC──

P



















36

2.9　深溝玉軸受の内輪・外輪の傾きと
　　疲れ寿命

　転がり軸受は高い精度で作られているので，使
用状態でも，この精度が維持されるように，取付
周りの軸やハウジングの加工精度，組立精度に留
意しなければならない．実際には，軸受周りの加
工精度にも限度があり，外部からの荷重などによ
る軸の たわみ などによって，内輪・外輪に傾き
のある状態で使われることが多い．
　深溝玉軸受の寸法，運転時の内部すきま，荷重
などによって異なるが，許容される傾き角は，一
般に，0.0006 〜 0.003rad（2′〜 10′）である．
　ここでは62系列，63系列の深溝玉軸受の中か
ら代表例として 4 形番について，ある範囲以下の
内輪・外輪の傾きと疲れ寿命との関係を紹介する．
　　傾きがないときの疲れ寿命を Lθ ＝0

　　傾きがあるときの疲れ寿命を Lθ として
Lθ /Lθ ＝0を計算によって求めると，傾きによる疲
れ寿命への影響がわかる．この結果を図 1 〜図 4 に
示す．
　計算上，荷重条件として，ラジアル荷重Fr（N），

｛kgf｝，アキシアル荷重Fa（N）,｛kgf｝を一般的な

使用条件の一例として，それぞれ軸受の動定格荷
重Cr（N）,｛ kgf｝のおおよそ10％（普通荷重）， 1 
％（軽予圧程度）とした．ラジアル内部すきまを
普通すきまとし，軸をj5程度として，内輪の膨張
による内部すきまの減少も考慮した．
　更に，内輪・外輪の温度差が運転時に 5 °Cある
状態を想定し，有効すきまが，最小，最大及び平
均値のおのおのの場合について Lθ/Lθ ＝0を算出した．
　図 1 〜図 4 に示されるとおり，傾きがおおよ
そ0.0006 〜 0.003rad（2′〜 10′）の範囲では，
疲れ寿命の低下が 5 〜 10％以内にとどまるので，
大きな影響はない．
　しかし，傾きがある範囲を超えると，疲れ寿命
が急激に低下することが図からわかるので，十分
な注意が必要である．
　さらに，すきまが小さい場合，図示されている
ように，傾きの小さい時は，ほとんど影響がない
が，傾きが大きくなると，寿命の低下の度合が大
きい．
　このようなことから，軸受を使用する場合は，
取付誤差を可能な限り，小さくするよう配慮すべ
きである．
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図 1

図 2

図 4

図 3
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2.10　円筒ころ軸受の内輪・外輪の
　　 傾きと疲れ寿命

　転がり軸受で支持されている軸に たわみ があ
る場合や，取付部の肩に精度不良がある場合には，
軸受の内輪と外輪との間に傾きを生じ，軸受の疲
れ寿命が低下する．寿命低下の割合は，軸受の形
式や内部設計によって異なり，また使用時のラジ
アル内部すきま や負荷する荷重の大きさによっ
ても相違がある．
　標準設計の円筒ころ軸受NU215とNU315につ
いて，内輪・外輪の傾きと疲れ寿命の関係を求め
ると，図 1 〜図 4 のようになる．
　ここで，横軸は 内輪・外輪の傾き（rad）
　　　　　縦軸は 疲れ寿命比 Lθ /Lθ ＝0で
　　傾きがないときの疲れ寿命　Lθ ＝0

　　傾きがあるときの疲れ寿命　Lθ 　とする．

　図 1 及び図 2 は，荷重一定（軸受の基本動定格
荷重Crの10％）で，内部すきまが普通すきま，C3

すきま，C4すきまの場合を示し，図 3 及び図 4 は，
すきま一定（普通すきま）で，荷重が基本動定格荷
重Crのそれぞれ 5 ％，10％，20％の場合を示して
いる．
　なお，すきまの値としては，はめあい が m5/
H7，内輪・外輪の温度差を 5 °Cとしたときの有効
すきまの中央値を使用している．
　すきまや荷重に対する疲れ寿命比の傾向は，他
の円筒ころ軸受も同様であるが，寿命比そのも
のは軸受系列・寸法によって異なり，広幅の22，
23系列の軸受では，寿命低下が急激である．大
きな傾きが予想される用途には，特別に設計され
た軸受を用いることが望ましい．
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図 1

図 2

図 3

図 4
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2.11　疲れ寿命と信頼度

　航空機，人工衛星，あるいはロケットなどのよ
うに部品の故障が全体の損傷を引き起こすおそれ
があり，しかも故障の修理ができないような場合
には，一段と高い信頼性が各構成部品に要求され
ている．この考え方は，一般の耐久消費材にも適
用されつつあり，また機械設備に対する効果的な
予防保全にも活用し得るものである．

　転がり軸受の定格疲れ寿命（rating life）とは一
群の同じ軸受を同じ条件で個々に運転したとき，そ
のうちの90％の軸受が材料の転がり疲れによる
損傷を起こさずに回転できる総回転数，あるいは，
一定回転速度では総回転時間をいう．すなわち，
信頼度90％と定められている．90％にとった理
由としては，人間の寿命などによく使われる平均
値では，その寿命値よりもだいぶ前に寿命に達し
てしまうものが多く，またもし最小値を基準にし
た場合にはその寿命値よりもはるかに長い寿命を
示すものが多過ぎるからである．また統計的な信
頼度としては95％をとることが多いが，軸受の
場合には，実用上と経済的な点から，経験的に
90％とやや信頼度をゆるめて採ったものである．
しかしながら90％の信頼度は，今日の航空機や
電子計算機あるいは通信設備などの部品には許さ
れず99％とか99.9％信頼度という要求もある．

　一群の同じ軸受を同一条件で個々に運転したと
きの疲れ寿命の分布は，図 1 のとおりである．ワイ
ブル方程式は，損傷率10 〜 60％（残存確率90
〜 40％）の範囲ではその疲れ寿命分布によく適合
する．しかし，損傷率10％以下（残存確率90％
以上）の範囲においては，図 2 に示すように転がり
疲れ寿命はワイブル分布の理論曲線よりも寿命が
長くなる．これは，非常に数多くの各種軸受を寿
命試験し，データを集積，解析した結果得られた
結論である．

　これらをもとに損傷率10％以下の軸受寿命，例
えば95％寿命，あるいは98％寿命を検討する場
合には，下表に示す信頼度係数a1を寿命検討に際
し用いる．いま，定格疲れ寿命L10が10 000時間
と計算された軸受を98％寿命L2にて検討したい
ときには L2＝0.33×L10＝3 300時間 と算出でき
る．これにより機械設備に必要な信頼性の大小，
あるいは分解点検の難易などに軸受寿命の信頼度
をマッチさせることが可能となる．

　転がり疲れ以外に軸受の耐久性を決定づけるも
のに，潤滑，摩耗，音響，精度などがある．広い
意味での軸受寿命はこれらについても当然考えな
ければならないが，これらの耐久限界は使用箇所，
使用条件により異なる．
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図 1 　軸受寿命と残存確率

図 2 　低損傷率域における寿命分布

信頼度 ％ 90 95 96 97 98 99

寿　命 L L10 定格寿命 L5 L4 L3 L2 L1

信頼度係数 a1 1 0.64 0.55 0.47 0.37 0.25

表 1 信頼度係数
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2.12　油膜パラメータと転がり
　　 疲れ寿命

　多くの実験や経験によれば，転がり軸受の転が
り疲れ寿命は潤滑と密接に関係する．
　転がり疲れ寿命は，軸受の軌道面・転動面が回
転に伴い繰返し応力を受ることによって材料が疲
労し，その表面の一部に はく離が生じるまでの
総回転数である．
　この はく離の起点となり得るものとしては，非
金属介在物や空孔などの材料内部のミクロな不均 
質部がある場合と，軌道面・転動面の微小突起間
の接触により生じる極めて微小なき裂や表面の
傷・圧こんなど，材料表面のミクロな欠陥のある
場合とがある．そして，前者による はく離は内部 
起点はく離，後者による はく離は，表面起点はく 
離と呼ばれている．
　転がり接触面の潤滑状態の良否は，形成される
油膜厚さと表面粗さとの比である油膜パラメータ 
 Λ  によって表わされ，Λ が大きいほど潤滑状態は
良い．すなわち，Λ が大きい（一般には 3 程度以
上）場合には，表面の微小突起間の接触による表
面起点はく離が起りにくくなり，表面に傷・圧こ
ん等の欠陥がなければ，寿命は主として内部起点
はく離によって決まる．逆に Λ の減少につれて表
面微小突起間の接触による表面起点はく離が生じ
やすくなり，寿命も短縮する．この様子を示すと，
図 1 のようになる．

　NSKでは，約370個のころ軸受について Λ ＝
0.3 〜 3 の範囲で潤滑剤・軸受材料等を変えた寿
命実験を行い，この関係を明らかにした（図 2 の●
▲）．これまでに報告されている同様な実験の中か
ら主なものをまとめて示すと，図 2 のようになる．
これによると，寿命変化の少いΛ＝3 〜 4 付近の
寿命値に較べて，Λ ≒1 付近になると寿命は急激
に減少し，Λ ≦0.5 付近ではおよそ1/10以下に
もなってしまう．これは表面起点はく離が支配的
となった結果である．
　したがって，転がり軸受の疲れ寿命を延長する
立場からいえば，潤滑条件を良好にして油膜パラ
メータが大きく（理想的には 3 程度以上に）なる
ようにすることが望ましい．
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図 1 　Λ に応じた寿命の表れ方（Tallianほか）

図 2 　Λ と転がり疲れ寿命との実験例
　　　　　     （Λ ＝ 3 での寿命を基準として表したもの）
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2.13　EHL油膜パラメータの計算図表

　転がり軸受の潤滑は，弾性流体潤滑（Elasto-

hydrodynamic Lubrication EHL）理論で説明さ
れる．EHL に関する諸量の中で最も重要な油膜
パラメータ（油膜―表面粗さ比）を簡略に求める
方法を，紹介する．

2.13.1　油膜パラメータ
　軸受の軌道面・転動面は非常に滑かであるが，
ミクロ的にみると細かい凹凸をもっている．EHL
油膜厚さは，ちょうどこの表面粗さと同じオーダ
であるので，表面粗さを抜きにしては潤滑条件を
論じられない．例えば，平均油膜厚さが同じでも，
表面粗さにより 2 面が完全に分離される場合〔図 1

（a）〕と，表面突起間で金属接触する場合〔同（b）〕
とがある．潤滑の効果，表面の損傷に関して（b）
が劣ることは，容易に理解される．
　そこで導入されたのが油膜厚さと粗さとの比で
あり，次に示す油膜パラメータ（Λ ）として，EHL
の研究・応用面で広く使われている．

　　　　　Λ ＝h/σ …………………………（ 1 ）

ここで　h：EHL油膜厚さ
　　　　σ：合成表面粗さ　  σ1

2＋σ2
2

　σ1，σ2は接触する 2 面の粗さ（ 2 乗平均粗さ）（rms）

　油膜パラメータと油膜形成の間には，図 2 の関
係があり，潤滑の程度は図中の 3 領域に分けられ
る．

2.13.2　油膜パラメータ計算図表
　図表化には，Dowson-Higginsonの最小油膜厚
さ式

　　Hmin＝2.65───── ……………………（ 2 ）

を用いる．油膜厚さについては，最も薄くなる最
大転動体荷重下の内輪油膜厚さを考える．
　式（ 2 ）は速度の項 R，粘度の項 A，負荷に関
する項 F，軸受諸元に関する項 Jにグループ化す
ると，

　　Λ ＝t・R・A・F・J……………………………（ 3 ）

のように表現できる．tは定数である．
　R と Aは軸受によらない量にできる．また，F

は，荷重Pを98N｛10kgf｝と98kN｛10tf｝の間で考
えると，F∝P−0.13として2.54倍変化するが，実
用荷重は軸受寸法で大体決まってくるので，20
〜 30％の変化におさまる．そこで，Fは軸受諸 
元の項 J と一括して考える［F＝F（J）］．その結 
果，従来からの考えに基ずいた（traditionalな）
式（ 3 ）は，次のようにグループ化できた．

　　Λ ＝T・R・A・D　……………………………（ 4 ）

ここで　T：軸受の形式（Type）で決まる係数
　　　　R：速度（Rotation）に関する係数
　　　　A：粘度（圧力，粘度係数 d：Alpha）に
　　　　　　関する係数
　　　　D：軸受寸法（Dimension）に関する係数
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図 1 　油膜と表面粗さ

図 2 　軸受特性に与える潤滑油膜の効果
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　EHLに関する諸量で最も重要な油膜パラメー
タΛ は，先の簡略式で表わされ，Λ が小さい領域
では転がり軸受の疲れ寿命が短くなる．
　Λ ＝T・R・A・Dの式で，R・A・Dの各項については，
Rが回転速度n（min−1），Aが油の粘度 η0（mPa・s），

｛cp｝，Dは軸受内径d（mm）で表わされ，以下
に計算手順を示す．
　（1）軸受の形式より，T の値を求める（表 1 ）．
　（2）図 3 より，n（min−1）に対する R 値を求める．
　（3）図 4 より，絶対粘度（mPa・s），｛cp｝と油の
種類から Aの値を求める．
一般には，動粘度ν0（mm2/s），｛cSt｝が用いられる
ので，次式で換算する．
　　　　　η0＝ρ・ν0 …………………………（ 5 ）

　ρ は密度（g/cm3）であるが，概略として次の値
を用いる．

　　鉱　油　　　　ρ ＝0.85
　　ジエスエル油　ρ ＝0.9
　　シリコン油　　ρ ＝1.0

　また，鉱油がナフテン系かパラフィン系か不明
のときには，図 4 でパラフィン系の線図を用い
る．
　（4）図 5 より，軸受の直径系列と内径 d（mm）か
ら D の値を求める．
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図 3 　速度項に関する係数（R）

図 4 　潤滑剤粘度に関する係数（A）

図 5 　軸受諸元に関する係数（D）

軸　受　形　式 T 値

玉 軸 受

円 筒 こ ろ 軸 受

円 す い こ ろ 軸 受

自動調心ころ軸受

1.5

1.0

1.1

0.8

表 1 T  値
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　EHL油膜パラメータの計算例を，次に示す．

　〔例 1 〕深溝玉軸受6312をパラフィン系鉱油
（η 0＝30mPa・s，｛cp｝）を用いて，回転速度n＝
1 000min−1で使用するときの油膜パラメータを
求める．

（解）軸受カタログよりd＝60mm，D＝130mm

表 1 より　　T＝1.5
図 3 より　　R＝3.0
図 4 より　　A＝0.31
図 5 より　　D＝1.76
よって，　　Λ ＝2.5

〔例 2 〕円筒ころ軸受NU240 をパラフィン系鉱油
（η0＝10mPa・s，｛cp｝）を用いて，n＝2 500min−1

で使用するときの油膜パラメータを求める．

（解）軸受カタログよりd＝200mm，D＝360mm

表 1 より　　T＝1.0
図 3 より　　R＝5.7
図 4 より　　A＝0.13
図 5 より　　D＝4.8
よって，　　Λ ＝3.6

2.13.3　油不足及びせん断発熱の影響
　上で得た油膜パラメータは，接触部の入口部に
油が十分に満ちている（fully flooded）という条件
と，入口部の温度が一定（isothermal）という条
件を満足しているときの値である．しかし，潤滑
条件，運転条件によっては，これらの条件が満た
されない場合がある．

　一つは，油不足（starvation）と言われる状態
であり，図表から求まる油膜パラメータより，実
際の値は小さくなる．潤滑に供される油量が限ら
れている場合，油不足になる可能性がある．グリ
ース潤滑も油不足条件になると考えられる．この
ような条件では，油膜パラメータは図表から得ら
れる値の50 〜 70％が目安となる．
　いま一つの影響は，特に高速時における接触部
入口での激しいせん断による油の局所的な温度上
昇で，このため油の粘度が低下し，油膜パラメー
タが等温理論の値より小さくなる．せん断発熱の
影響については，MurchとWilsonの解析があ
り，油膜パラメータの減少係数が与えられてい
る．いま，粘度と速度（転動体セットのピッチ径
Dpw×毎分回転数n，（dmn））をパラメータトして
計算すると，概略値として図 6 を得る．この減少
係数Hiを前項で求めた油膜パラメータに乗ずれ
ば，せん断発熱を考慮した油膜パラメータが求ま
る．すなわち，
　　　Λ ＝Hi・T・R・A・D ……………………（ 6 ）
である．
　なお，転動体のピッチ径Dpw（dm）は，軸受内径・
外径の平均値（mm）としてもよい．

　計算（例 1 ）の条件は，dmn＝9.5×104，η 0＝
30mPa・s，｛cp｝であり，図 6 からは Hiは 1 に近く，
せん断発熱の影響はほとんどない．（例 2 ）の条件
は，dmn＝7×105，η 0＝10mPa・s，｛cp｝で Hi＝
0.76と油膜パラメータが25％ほど小さくなって
いる．それゆえ Λ は3.6でなく，実際には2.7と
なる．
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図 6 　せん断発熱による油膜厚さの減少係数（Hi）
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2.14　疲労解析

　転がり軸受の疲労寿命を予知し，残存寿命を推
定するためには，軸受の疲労破壊現象をすべて解
明することが必要であり，そのような段階に到達
するには，まだ長い年月を要することであろう．
しかし，転がり疲れは，接触点の圧縮応力下で進
行する疲労なので，破損するまでに生ずる材質変
化の極めて大きいことが知られている．したがっ
て，早期にクラックを発生する欠陥が軌道の表面
にあるとか，軌道が化学的影響を受けるときなど，
材質変化の蓄積よりクラックの進展が先行するよ
うな場合を除けば，材質変化を検出することによ
って，軸受の疲労度を推定することが可能である．

2.14.1　疲労度の計測
　軸受の疲労の進行度は，X線装置によって軌道
面の残留応力，回折線半価幅，残留オーステナイ
ト量の変化を測定して求められる．
　これらの値は，疲労の進行に伴い図 1 のように
変化する．残留応力は，早期に増加し飽和値に近
づくので，微小な疲労の検知に利用できるが，大
きな疲労度の領域では，回折線半価幅と残留オー
ステナイトの変化が疲労の進行との関連を示す．
これらのX線計測値を，まとめて一つのインデッ
クス（疲労度インデックス）とし，軸受の耐久試
験時間との関係を求めた．
　多くの玉軸受，円すいころ軸受及び円筒ころ軸
受を種々の荷重条件，潤滑条件下で耐久試験して，
計測値を蓄積した．同時に，実機に使用されてい
る軸受についても計測を重ねた．

　図 2 は，それらのデータをまとめたものである．
疲労現象の複雑さを反映して，ばらつき は大き
いが，疲労度インデックスと耐久試験時間あるい
は使用時間とは相関があり，ある程度の不確実さ
を許容すれば，疲労度の判定を量的に取り扱うこ
とができる．
　図 2 で，内部疲労と示されているのは，疲労が
内部のせん断応力に支配される場合であり，表面
疲労とは潤滑油の汚れや油膜の破断によって，表
面の疲労が内部より早く大きく発生する場合の相
関を示したものである．
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図 1 　X線計測値の変化

図 2 　疲労の進行度と疲労度インデックス
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2.14.2　表面疲労と内部疲労
　転がり軸受は極めて滑らかな仕上げ面をもち，
比較的良好な潤滑条件に恵まれているので，従来，
転動面下の内部のせん断応力が，軸受の破損を支
配すると考えられてきた．
　転がり接触によるせん断応力は，表面下のある
深さで最大値を示し，破損の起点となるクラック
は，まず最初，内部に発生する．このような内部
疲労によって，軌道が破損する場合，疲労度を深
さ方向に測定すると，図 3 の玉軸受の例のように，
疲労度はせん断応力の理論計算どおりに高くなっ
ていることが確かめられる．
　図 3 のような疲労度のパターンが見られるのは，
潤滑条件が良く，転がり接触点に十分な厚さの油
膜が形成されている場合が多い．
　軸受のカタログに記載されている基本動定格荷
重は，軸受がこのような内部疲労パターンで破損
する場合のデータを用いて定められている．
　図 4 は，油膜形成が不十分な潤滑条件下で，耐
久試験をした円筒ころ軸受の例である．計算寿命
よりはるかに早い時期から，表面の疲労度が上昇
していることがわかる．
　この試験においては，内部の疲労が大きく現れ
る以前に，軸受はすべて破損してしまった．
　このように，表面の疲労により軸受が破損して
しまうのは，潤滑剤の粘度が低過ぎて油膜の形成
が不十分であったり，潤滑剤に異物や水分が混入
する場合など，潤滑条件が原因となっていること
が多い．

　当然のことながら，表面疲労による軸受の破損
は，内部疲労による破損に先立って生じるもので
ある．
　多くの機械装置に使用されている軸受では，こ
の表面疲労を引き起す危険にさらされることが多
く，軸受の本来の寿命ともいえる内部疲労による
破損以前に，表面疲労によって破損する例が多い．
　実際の機械に使用された軸受を疲労解析してみ
ると，内部疲労のパターンではなく，図 4 のよう 
な表面疲労の形を示していることが圧倒的に多い．
　このように，実際に使用された軸受の疲労度の
分布を知ることによって，軸受の残存寿命だけで
なく，潤滑条件，荷重条件などについても有効な
情報を得ることが可能である．
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図 3 　内部疲労の進行

図 4 　表面疲労の進行
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2.14.3　実用軸受の解析（ 1 ）
　自動車のトランスミッション用軸受は，省エネ
ルギーという時代的要求によって，小形軽量化と
ともに耐久寿命の延長という困難な問題を課せら
れている．
　図 5 は，実際に走行した乗用車のトランスミッ
ション各部位に使用されている軸受を，疲労解析
した一例である．さまざまな自動車のミッション
の軸受を解析してみると，すべて図 5 に示したよ
うな表面疲労のパターンであり，皮肉なことに，
軸受寿命算定の基準となっている内部疲労の進行
はほとんど見られない．
　つまり，これらの軸受は，外部からの軸受荷重
による疲労は小さく，本来ならば極めて長期間使
用できるのに，転動面において発生する表面的な
力によって，早期に疲労による被害のあることを
示している．
　この原因は，ギヤオイルの中の微小な異物のか
み込みによる圧こんの影響であり，このために表
面部の疲労が著しいことが明らかになった．
　図 5 の中でも，荷重的に最も厳しいカウンタ・
フロント軸受の疲労に次いで，荷重的には最も楽
なカウンタ・リヤ軸受の疲労が大きいのは，カウ
ンタ軸の軸受はギヤオイルに浸されていて，それ
だけ異物のかみ込みが多いためである．

　図 6 は， 2 種類の軸受のミッションにおける実
機耐久テストの寿命結果と，疲労解析のデータで
ある．
　以上の解析結果から，ギヤオイル中の異物の侵
入を防ぎ，油だけが入れるようにした特殊シール
付き軸受（密封クリーン軸受）は，めざましい寿
命延長を示しており，シールのない開放軸受の10
倍以上の寿命となっている．
　疲労パターンを見ると，密封クリーン軸受では
内部疲労パターンに変っており，表面疲労の低減
が画期的な寿命増大をもたらしていることがよく
わかる．
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図 5 　トランスミッション用軸受（実車走行品）
　　　の疲労度分布

図 6 　トランスミッション耐久テストにおける
　　　開放軸受と密封クリーン軸受との比較



56

2.14.4　実用軸受の解析（ 2 ）
　疲労度の測定によって疲労破損原因の推定が可
能なことは，先に述べた例のとおりであるが，そ
のほかにもいろいろな応用が可能である．すなわ
ち，残存寿命の予測，内輪，外輪，転動体など部
品ごとの破損寿命の予測，軌道面上の破損箇所の
予測や，表面，内部の疲労の把握が可能である．
このような情報をより適正な設計のために応用す
ることができる．具体的には，その情報を軸受の
小形軽量化につなげること，また，それによって
潤滑条件を適正化すること，密封クリーン軸受の
適用を拡大すること，定格荷重をアップすること
などである．ころ軸受においては，ころの端荷重
を防ぎ，より理想的な線接触の状態にすることな
どに応用し始めており，今後，更に疲労度測定の
精度が向上すれば，適正な設計のために大いに役
立てることができよう．

　このほかに残存寿命の推定を利用して，耐久試
験期間の短縮を図った例や，保守交換期間の適正
化に応用する例も，今後増えてくるであろう．
　図 7 は，針状ころ軸受を使用したピニオンギヤ
軸軌道面の疲労度分布を測定したものである．ギ 
ヤに最も近い軌道の端に大きな疲労が生じており，
ころの端荷重対策が必要なことを示唆している．
　図 8 は，軸受の耐久試験の途中で試験を打切り，
それぞれの疲労度の測定から寿命を予測し，ワイ
ブル図表上に耐久寿命を推定した例である．
　疲労解析技術の進歩に伴い，以上紹介したよう
な実用例は，今後もますます多くなると思われる．
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図 7 　ピニオン軸軌道面の疲労度の分布

図 8 　軸受耐久試験における途中
　　　打切り品の寿命推定
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2.15　500min−1，3 000時間の寿命
　　 を基準とした動定格荷重の換算

　転がり軸受の基本動定格荷重は，内輪を回転さ
せ外輪を静止させた条件で一群の同じ軸受を個々
に運転したとき，定格疲れ寿命が100万回転にな
るような方向と大きさとが変動しない荷重をいい，
33.3min−1，500時間（33.3×500×60＝106）を
基準とすることになっており，その計算式はJIS 

B 1518に規定されている．しかし外国のメーカ
では，これと異なる独自の動定格荷重の計算式を
用いている場合があり，その比較を行なうとき，
いろいろな基準の違いから困ることがある．その
一つに総回転数の相違がある．
　例えば，円すいころ軸受では米国のTIMKEN

社の場合，総回転数は 500min−1で3 000時間，
すなわち 500×3 000×60＝90 000 000 回転
を基準として動定格荷重を定めており，TOR-

RINGTON社では，JISと同様に33.3min−1，500
時間，すなわち 33.3×500×60＝1 000 000回
転を基準としている．この両社の動定格荷重の計
算式が，総回転数の基準以外は基本的に同一と仮
定すれば，次のようにその総回転数の基準の違い
を，動定格荷重において換算することができる．

　　　LT＝　──　×nT ……………………（ 1 ）

　　　LR＝　──　×nR ……………………（ 2 ）

ここで，L：定格疲れ寿命を総回転数で表す
　　　　C：基本動定格荷重（N）,｛kgf｝
　　　　P：荷重（N）,｛kgf｝
　　　　p：指数
　　　　n：総回転数の基準（rev.）

とし，添字TはTIMKENのものを表わし，添字R

はTORRINGTONのものを表わすものとする．
　いま軸受の内部諸元が全く両社とも同一と仮定
するとき，荷重 PT＝PRと置いてみると式（ 1 ）（ 2 ）
より

　　　──＝────── ＝1 ……………（ 3 ）

　　　CR

p
＝──CT

p
　…………………………（ 4 ）

　式（ 4 ）においてnT＝90 000 000，nR＝
1 000 000 と置き，指数 p＝──（ころ軸受に
対し適用する）とすれば

　　　CR＝　──　 CT

　　　　＝　───────　  CT

　　　　＝90　CT

　　　　＝3.857CT　…………………………（ 5 ）

となる．すなわちTIMKEN社の軸受の動定格荷
重CTの3.857 倍が，TORRINGTON社のCR に等
しいことになる．ただし，実際には軸受の内部諸
元はいずれの軸受メーカーでも独自の立場から設
計，製作を行なっているので，必ずしも同一とは
限らない．
　また，ポンドとSI単位との違いがある場合には
単純な換算を行なえばよい．
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　式（ 3 ）〜（ 5 ）の関係は，前述のごとく動定格
荷重の計算式が基本的に同一としたときに成立す
るものであり，それらの式が，明らかに異なる基
準に基づいて求められている場合には，その見掛
けの数値のみの比較や換算は単なる参考と考え，
同一の計算方式により再計算して比較しないと，
正しい判断を行なうことはできない．

(  　)
pCT

PT

(  　)
pCR

PR

LT

LR

(  　)
pCT

PT
──　 ×nT

(  　)
pCR

PR
──　 ×nR

nT

nR

10
3

nT

nR(  　)1─
P

90 000 000
1 000 000

3─10(  　　　　)
3─10
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2.16　基本静定格荷重と静等価荷重

（1）　基本静定格荷重
　転がり軸受は過大な荷重を受けたり瞬間的に大
きな衝撃荷重を受けると，転動体と軌道面との間
に，局部的な永久変形を生じる．その変形量は，
荷重が大きくなるに従って大きくなり，ある限度
を超えると，軸受の円滑な回転を妨げるようにな
る．
　基本静定格荷重とは，最大応力を受けている転
動体と軌道の接触部の中央において，次の計算上
の接触応力を生じさせるような静荷重をいう．
　自動調心玉軸受　4 600MPa｛469kgf/mm2｝
　その他の玉軸受　4 200MPa｛428kgf/mm2｝
　ころ軸受　　　　4 000MPa｛408kgf/mm2｝
　この接触応力を受けている接触部において，転
動体の永久変形量と軌道の永久変形量との和は，
転動体の直径のほぼ 0.0001倍となる．

　基本静定格荷重C0の値は，それぞれの軸受につ
いて，ラジアル軸受ではCor，スラスト軸受ではCoa

として軸受寸法表に記載されている．
　なお，ISO規格の基本静定格荷重の基準の変更
に伴って，NSK玉軸受では新しいC0が従来の値
のおよそ0.8 〜 1.3倍になり，ころ軸受ではおよ
そ1.5 〜 1.9倍になっている．そのために，表 1 
に示す静許容荷重係数S0の値も改められているの
で，ご注意ください．
　この静定格荷重はいままで述べたことでわかる
とおり，転動体や軌道輪の破壊（割れ）に対する
荷重ではない．転動体を圧砕するのに必要な荷重
は静定格荷重の 7 倍以上であるから，一般の機械
設計で考える破壊荷重に対する安全係数としては
十分である．

（2）　静等価荷重
　合成荷重やアキシアル荷重だけをうけるラジア
ル軸受あるいはアキシアル荷重とともにわずかの
ラジアル荷重をうけるスラスト軸受については，
静等価荷重を考えなければならない．
　静等価荷重とは，軸受が静止している場合（極
低速回転，低速揺動を含む），実際の荷重条件の
もとで生じる最大の接触応力に等しい接触応力を，
最大荷重を受ける転動体と軌道との接触部に生じ
させるような大きさの仮想荷重をいう．ラジアル
軸受では，軸受中心を通るラジアル荷重を採り，
スラスト軸受では，中心軸に一致した方向のアキ
シアル荷重を採る．

（a） ラジアル軸受の静等価荷重
　ラジアル軸受の静等価荷重は，次の二つの式か
ら求めた値のうち，大きいほうの値を採用する．

　　　Po＝Xo Fr＋Yo Fa　　………………………（ 1 ）
　　　Po＝Fr　…………………………………（ 2 ）

ここで，Po：静等価荷重（N）,｛kgf｝
　　　　Fr：ラジアル荷重（N）,｛kgf｝
　　　　Fa：アキシアル荷重（N）,｛kgf｝
　　　　Xo：静ラジアル荷重係数
　　　　Yo：静アキシアル荷重係数

（b） スラスト軸受の静等価荷重

　　　Po＝Xo Fr＋Fa　α≠90°………………（ 3 ）

ここで，Po：静等価荷重（N）,｛kgf｝
　　　 　α：呼び接触角

ただし，Fa＜Xo Frのときは，この式の正確さは低
下する．
　式（ 1 ），（ 3 ）のXo，Yoの値は，表 2 による．
　なお，α＝90°のスラスト軸受では，Po＝Faと
する．
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（3）　静許容荷重係数
　軸受に許容される静等価荷重は，基本静定格荷
重と軸受に要求される条件や軸受の使用条件によ
って異なる．
　基本静定格荷重に対する安全度を検討するため
の静許容荷重係数S0は，式（ 4 ）によって求めら
れ，一般に推奨されるS0の値を，表 1 に示す．
　静定格荷重の変更に伴って，特にCo値が大きく
なっているころ軸受に対する fs の値が変更され
ているので，適用に当っては十分注意していただ
きたい．

　　　fs＝──…………………………………（ 4 ）

ここで，Co：基本静定格荷重（N）,｛kgf｝
　　　　Po：静等価荷重（N）,｛kgf｝

　スラスト自動調心ころ軸受については，普通， 
　fs≧4とする．

Co

Po

運転条件
S0の下限

玉 軸 受 ころ軸受

静粛な回転が要求され
る用途

衝撃荷重を受ける用途

通常の回転用途

2

1.5

1

3

3

1.5

表 1 静安全係数 S0（最小）の値

軸　　 受　　 形　　 式
単　　　　　　　　列 複　　　　　　　　列

X0 Y0 X0 Y0

深 　 溝 　 玉 　 軸 　 受 0.6 0.5 0.6 0.5

アンギュラ玉軸受

α ＝15°
α ＝20°
α ＝25°
α ＝30°
α ＝35°
α ＝40°
α ＝45°

0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5

0.46
0.42
0.38
0.33
0.29
0.26
0.22

1
1
1
1
1
1
1

0.92
0.84
0.76
0.66
0.58
0.52
0.44

自 動 調 心 玉 軸 受 
円 す い こ ろ 軸 受 
自動調心ころ軸受

α ≠0
α ≠0
α ≠0

0.5 0.22cot α 1 0.44cot α

円 筒 こ ろ 軸 受 α ＝0 P0＝Fr

ス ラ ス ト 玉 軸 受 
スラストころ軸受

α ＝90°
α ＝90°

P0a＝Fa

ス ラ ス ト 玉 軸 受 
スラストころ軸受

α ≠90°
α ≠90°

P0a＝Fa＋2.3Frtan α
（ただしFa＞2.3Frtan α ）

表 2 静等価荷重
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3.　はめあい
3.1　荷重の性質と はめあい

　転がり軸受にかかる荷重を大きさで分類すれば，
軽荷重，普通荷重，重荷重に分けられ，荷重の大
きさの時間的な変化の状況によって分類すれば，
静荷重，変動荷重，衝撃荷重に区分することがで
きる．また，荷重の方向に関して類別したものが
回転荷重（円周荷重ともいう），静止荷重（点荷
重ともいう），又は方向不定荷重である．

　回転荷重，静止荷重，又は方向不定荷重は，軸
受にかかる荷重そのものの性質ではなく，軸受の
個々の軌道輪についてみたときの荷重の性質であ
る．内輪及び外輪の はめあい を決める際，回転
荷重であるか静止荷重であるかによって，まず，
しまりばめ にしなければならないか，すきまばめ
でもよいかが判別される．
　回転荷重とは軌道輪自体の回転又は回転に関係
なく，その軌道輪に大して荷重の向きが連続的に
変化するような荷重をいう．
　静止荷重とは軌道輪自体の静止又は回転に関係
なく，荷重の向きがいつもその軌道輪の一定の部
分に向かっているような荷重をいう．

　一例として，軸受に対する荷重方向が一定で，
内輪回転，外輪静止で使用される場合には，内輪
は回転荷重を受け，外輪は静止荷重を受けている．
また，軸受荷重の大部分が回転による不平衡荷重
であるような場合には，内輪回転，外輪静止で用
いられても，内輪が静止荷重を受け，外輪が回転
荷重を受けることになる（表 1 参照）．
　使用条件によっては上述のような簡単な場合に
ならず，質量による一定方向の荷重のほかに，不
平衡に起因する荷重，振動による荷重，動力伝達
による荷重などを受けて合成された荷重方向は，
複雑に変動することもある．その軌道輪に対して，
荷重の向きが不規則で決められないか，回転荷重

と静止荷重が繰り返されるような荷重が方向不定
荷重である．

　回転荷重を受ける軌道輪の はめあい は，原則
として しまりばめ にしなければならない．もし
回転荷重を受ける軌道輪が すきまばめ で取り付
けられると，軌道輪は，軸又はハウジングの はめ
あい面で滑りを生じ，荷重が大きい場合には，は
めあい面を傷つけたり，フレッチングコロージョ
ンを生じたりする．はめあい の程度は，加えられ
る荷重，及び運転中の内輪と軸との温度差，あ
るいは外輪とハウジングとの温度差のもとにお
いても，なお しめしろ がなくならぬよう考慮し
て決める．軸受の使用条件により，内輪には k5，
m5，n6 など，外輪には N7，P7 などが主に用
いられる．
　大形の軸受では，取付け・取外しが困難になる
のを避けるために，回転荷重を受ける軌道輪を 
すきまばめ にすることもある．このような場合
には，軸の材料に硬いものを用い，表面をよく仕
上げ，潤滑剤を与えて滑りによる害を最小限に防
ぐことが必要である．

　静止荷重を受ける軌道面では，軸又はハウジン
グとの間で滑りを生じさせるような要素はないの
で，はめあい は すきまばめ 又は中間ばめ でよ
い．その ゆるさ の程度は，使用条件に要求され
る精度や，軌道輪の変形によって荷重分布範囲が
狭められたりしないよう考慮して決める．内輪で
は g6，h6，js5（j5）など，外輪では H7，JS7（J7）
などが多く用いられる．
　方向不定荷重の場合の はめあい については，
一律には決められないが，多くは内輪・外輪とも
に しめしろ をもった はめあい にする．

表 1 内輪の回転荷重と静止荷重

内輪回転荷重

（1） 荷重方向一定で内輪が回転，外輪が静止

（2） 内輪静止，外輪回転で，荷重の向きも外輪
　　と同じ速度で回転（不平衡荷重など）

内輪静止荷重

（1） 外輪静止，内輪回転で，荷重の向きも内輪
　　と同じ速度で回転（不平衡荷重など）

（2） 荷重方向一定で外輪が回転，内輪が静止
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3.2　荷重による必要しめしろ

　転がり軸受に しめしろ をもたせた はめあい 
を決めるとき，荷重の大きさが大きな要素になる．
　内輪は軸受荷重を受けることによって，ラジア
ル方向に圧縮されるとともに，幾分，ひろがり気
味になるので，最初に与えた しめしろ は減少す
る．
　ラジアル荷重による内輪の しめしろ 減少量 
 Δ dF を求めるには，従来，Palmgren の与えた式
が一般的に使われている．

……（1）

ここで，Δ dF：荷重による内輪の しめしろ減少量
　　　　　　　（mm）
　　　　　d：呼び内輪内径（mm）
　　　　　B：呼び内輪幅（mm）
　　　　　Fr：ラジアル荷重（N），｛kgf｝

　したがって，荷重に対する必要な有効 しめしろ  
 Δdは，式（1 ）で求められる値より大きくする必 
要がある．荷重の比較的小さい範囲（およそ0.2Cor 

以下 ただし，Cor：静定格荷重，一般的用途として
は大部分このような荷重条件下にある）では十分
であるが，Corに近いような極めて大きな荷重で使
われる特殊条件下では，しめしろ不足となる．

  ラジアル荷重が0.2Corを超えるような重荷重の
場合には，荷重に対する必要な有効しめしろ と
して，曽田（「軸受」岩波全書）の与えている式（2）
による．

……………（2）
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ここで，Δ d：荷重に対する必要な有効しめしろ
　　　　　　（mm）
　　　　　B：呼び内輪幅（mm）
　　　　　Fr：ラジアル荷重（N），｛kgf｝

　NU219 を用いた NSK でのクリープ実験結果
も，必要な有効しめしろと軸受荷重（クリープ発
生限界の荷重）との関係は直線関係になり，式（2）
の直線とよく一致することを確認している．
　図 1 に NU219 についての式（1）と式（2）と
の比較を示した．NU219 の場合，式（1）による 
しめしろ では，およそ 0.25Cor 以上の重荷重で
はしめしろ不足となり，クリープを生じる．
　荷重が大きい場合，式（2）により，荷重による
必要しめしろ を計算する．この場合には，はめ
あい による円周応力が大きくなり過ぎないよう
注意する必要がある．

　計算例
　NU219 の場合，B ＝ 32（mm），
　Fr ＝ 98 100N｛10 000kgf｝とすると
　Cor ＝ 183 000N｛18 600kgf｝

 
であるから，必要な有効しめしろは式（2 ）より

となり，図 1 のグラフと一致する．

    ≧ 0.2 ──× 10｛｝
B
Fr

Δ d ≧ 0.02 ──× 10−3（N）
B
Fr

Fr──
Cor

98 100────183 000＝　　　　＝ 0.536>0.2

Δ d＝0.02×　　　　×10−3＝0.061（mm）98 100────32

はめあい

Δ dF ＝ 0.08 　── Fr × 10−3 　（N）B
d

     ＝ 0.25 　── Fr × 10−3 　｛kgf｝B
d
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図 1 　はめあい　における荷重と必要な有効しめしろ
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はめあい

3.3　温度上昇による しめしろ の変化
　　　（アルミハウジング・プラスチックハウジング）

　装置の軽量化や量産性を目的として，転がり軸
受用のハウジングにアルミ系の軽合金を使用した
り，プラスチック（ポリアセタール樹脂など）を
使用する例も多い．
　ハウジングの材質として，非鉄材料を使用する
場合には，軸受（外輪）との線膨張係数の相違か
ら，運転時に軸受部の温度上昇があると，外輪は
めあい面の すきま又はしめしろ は，常温での状
態とは異なってくる．線膨張係数の大きいプラス
チック材料ではこの変化は特に顕著である．
　温度上昇による外輪はめあい面の すきま又は
しめしろの変化量ΔDT は式（1 ）で表わされる．

　Δ DT ＝（α1・ΔT1 − α2・ΔT2）D（mm）………（1）

ここで，Δ DT：温度上昇による はめあい面の
　　　　　　　すきま 又は しめしろ の変化量
　　　　　α1：ハウジングの線膨張係数（1/°C）
　　　   ΔT1：はめあい面近傍におけるハウジン

グの温度上昇（°C）
　　　　　α2：軸受外輪の線膨張係数…軸受鋼の

場合
α2 ＝ 12.5 × 10−6（1/°C）

　　　 　ΔT2：はめあい面近傍における外輪の温
度上昇（°C）

　　　　　D：呼び軸受外径（mm）

　ハウジングの温度上昇と外輪の温度上昇とは一
般的に異なるが，はめあい面においては両者が近
似的に等しいものと仮定すると（ΔT1 ≒ΔT2 ＝ 
 ΔT とすると），式（1）は式（2）のようになる．

　Δ DT ＝（α1 − α2）  Δ T・D（mm）…………（2）

ここで，Δ T：はめあい面における外輪及びハウ
ジングの温度上昇（°C）

　ハウジングがアルミ製の場合（α1 ＝ 23.7 ×
10−6），式（2）の関係を図示すると，図 1 のように
なる．
　プラスチックハウジングに比較的よく使われる
材質としては，ポリアセタール樹脂がある．プラ
スチックの線膨張係数は，温度によって変化した
り方向性を示すことがあったりするが，ポリアセ
タール樹脂の場合
　　　成形品でおよそ　9 × 10−5

とされている．いま仮に，α1 ＝ 9×10−5 とした場
合の式（2）の関係は，図 2 に示すとおりである．

図 1 　アルミ製ハウジングの場合

図 2 　ポリアセタール樹脂製ハウジングの場合
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3.4　はめあい計算

　転がり軸受の内輪・外輪を取り付けるのに，しめ
しろ を与えた はめあい（しきりばめ）より，す
きま を与えた はめあい（すきまばめ）のほうが
容易である．
　しかし，はめあい面に すきま があったり，し
めしろ が少ない場合，軸受の荷重条件によって
は，はめあい面でクリープが起り，面を傷つけた
り摩耗したりするので，しめしろ を十分与えて
それを防がなければならない．
　最も一般的な荷重条件は，荷重方向が一方向に
一定であって内輪（すなわち，軸）が回転し，外
輪が静止している場合である．これを内輪回転荷
重又は外輪静止荷重という．すなわち，内輪は円
周荷重を受け，外輪は点荷重を受ける場合である．
　自動車の車輪のように，外輪が円周荷重を受け

（外輪回転荷重），内輪が点荷重を受ける場合もあ
る．
　いずれにしても，点荷重では しめしろ はほと
んど問題にならず，しめしろ を大きくしなければ
ならないのは円周荷重を受ける軌道輪である．
　回転体の不平衡や振動などによる方向不定荷重
のときの しめしろ は，円周荷重と同じ程度に考
えることが多い．その しめしろ については，軸
受メーカのカタログその他に示されているような
軸やハウジング穴の許容差を採れば，普通は十分
である．
　はめあい面に しめしろ を与えて取り付けると，
軌道輪は変形し，応力を生ずるが，その計算は均
一な内圧又は外圧を受ける厚肉円筒の場合と同じ
に扱われる．これを軸受の内輪・外輪の場合につ
いてまとめると表 1 のようになる．
　なお，軸とハウジングの縦弾性係数及びポアソ
ン比は内輪・外輪と同じとして求めたものである．

　ところで，はめあい に当って，われわれの確め
得るのは測定上の見かけの しめしろ であって，
必要なのは有効しめしろ である（表中のしめしろ 
 Δ d，ΔD は有効 しめしろ）．有効しめしろ は，
また，はめあい による軸受の内部すきま の減少
量とも関係するので，見かけの しめしろ と有効
しめしろ との関係は重要である．有効しめしろ 
が見かけの しめしろ より小さいのは，主として，
はめあい による面の つぶれ によるものである．
　見かけの しめしろ Δ da と有効しめしろ Δd と
の関係は必ずしも一様でなく，粗さを仮定した計
算式と実験の結果とは多少の誤差を伴うが，一般
には，呼び軸受内径 d に対して次の式によるこ
とができる．

　　　研削軸にはΔ d ＝───Δ da

　　　旋削軸にはΔ d ＝───Δ da

　軸受の内部すきまに関係する軌道径の膨張収縮
については，軌道径をそのまま採ったほうがよく，
断面積を等しくするような平均外径（又は平均内
径）を採る必要はない．

d
d ＋ 2

d
d ＋ 3
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表 1 は め あ い 計 算

区　分 内 輪 と 軸 外 輪 と ハ ウ ジ ン グ

面　圧　pm

（MPa）｛kgf/mm2｝
中空軸のとき

中実軸のとき

内輪軌道径膨張量
　Δ Di（mm）
外輪軌道径収縮量
　Δ De（mm）

最大応力 σt max

（MPa）｛kgf/mm2｝

内輪内径はめあい面の円周方向応力が最大 外輪内径面の円周方向応力が最大

記号 d ＝軸径，内輪内径
d0 ＝中空軸内径
Di ＝内輪軌道径
k ＝d/Di，k0 ＝d0/d

Ei ＝内輪の縦弾性係数
＝208 000MPa｛21 200kgf/mm2｝

Es ＝軸の縦弾性係数
mi ＝内輪のポアソン数

＝3.33
ms ＝軸のポアソン数

D ＝ハウジング内径，外輪外径
D0 ＝ハウジング外径
De ＝外輪軌道径
h ＝De/D，h0 ＝D/D0

Ee ＝外輪の縦弾性係数
＝208 000MPa｛21 200kgf/mm2｝

Eh ＝ハウジングの縦弾性係数
me ＝外輪のポアソン数

＝3.33
mh ＝ハウジングのポアソン数

Δ Di＝2d ── ───

　　＝Δ d・k ────　 （中空軸）

　　＝Δ d・k 　　　　　 （中実軸）

pm

Ei

k
1−k2

1−k0
2

1−k2k0
2

　　　　　1＋k2

σt max＝pm ───　　　　　1−k2

Δ De＝2D ── ───

　　＝Δ D・h ────

pm

Ee

h
1−h2

1−h0
2

1−h2h0
2

　　　　　　2
σt max＝pm ───　　　　　1−h2

　　   Δd　　　　　　　　　　1
pm ＝── ──────────────────────　　　d 　ms−1　mi−1　　　　　　k0

2　　　　　1───−───　＋2　─────＋─────　msEs　 miEi　　　 　Es（1−k0
2）　 Ei（1−k2）［ ］［ ］

　　   ΔD　　　　　　　　　　1
pm ＝── ──────────────────────　　　D 　me−1　mh−1　　　　　　h2　　　　　 1───−───　＋2　─────＋─────　meEe　 mhEh　　　 　Ee（1−h2）　 Eh（1−h0

2）［ ］［ ］
　　   Δd　　　　　　　1
pm ＝── ───────────────　　　d 　ms−1　mi−1　　　　 2───−───　＋ ─────　msEs　 miEi　      Ei（1−k2）［ ］
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3.5　はめあい面の面圧と最大応力

　転がり軸受が十分にその機能を発揮するために
は，はめあい が適正でなければならない．通常，
回転輪である内輪は しまりばめ，静止輪である外
輪は すきまばめ にする．はめあい を選ぶに際し
ては，荷重の大きさ，軸受と軸及びハウジングと
の温度差，軸・ハウジングの材質，仕上程度，肉
厚，軸受の取付・取外方法などが問題になる．
　使用条件に対して しめしろ が不足すると，軌
道輪のゆるみ，クリープ，フレッチング，発熱な
どを生じる．しめしろ過大の場合には軌道輪に割
れが生じることもある．しめしろ の大きさは軸受
メーカのカタログその他に示されているような軸
やハウジング穴の寸法にすれば普通問題ない．
　はめあい面の面圧や応力を知りたい場合には，
その計算は，均一な内圧又は外圧を受ける厚肉
円筒の場合として扱われるが，これについては，
はめあい計算の 3.4項に計算式がまとめられてい
る．
　これを更に利用しやすいように，普通いちばん
問題になる軸受内輪と鋼中実軸の はめあい の場
合について，面圧と最大応力を線図にしたのが，
図 2 と図 3 である．
　図 2 は，それぞれの交差域クラスの軸と軸受内
径との寸法許容差による しめしろ が平均値の場
合の，面圧 pmとそのときの最大応力 st max（内径
はめあい面の円周方向応力が最大になる）とを軸
径に対して示したものである．

　図 3 は同じく しめしろ が最大の場合の面圧pm

とそのときの最大応力 st max を示したものである．
　図 3 はそれぞれの はめあい 許容差の場合に 
st max が許容差を超える場合があるかどうかを検
討するときに便利である．焼入軸受鋼の引張強さ
は 1 570 〜 1 960MPa｛160 〜 200kgf/mm2｝ぐら
いであるが，はめあいによる最大応力としては 
127MPa｛13kgf/mm2｝程度を超えないようにする
のが安全であろう．
  なお，参考までに しまりばめ した内輪の円周
応力 st，半径応力 sｒ の分布を示すと図 1 のよ
うである．

図 1 　円周方向応力　σt
　と

　　  　　　　　半径応力　σr
　の分布

図 2 　各はめあい　における平均しめしろ
　　　による面圧　pm

　と最大応力　σt max

図 3 　各はめあい　における最大しめしろ
　　　による面圧　pm

　と最大応力　σt max
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3.6　圧入力・引抜力

　転がり軸受を軸又はハウジング穴に しめしろ
をもって取り付ける際の圧入力は，厚肉円筒のは
めあい理論から求めることができる．圧入力（又
は引抜力）は，はめあい面の表面積と面圧と摩擦
係数とによって決まる．
　内輪を軸に圧入する際の圧入力（又は引抜力）
Kは，式（1）のように表わされる．

　  　　K＝μ  pm π  d B（N），｛kgf｝…………（1）

ここで，μ ：はめあい面の摩擦係数

　　  　μ ＝0.12（内輪を円筒軸，外輪をハウジ
ング穴に圧入するとき）

　　  　μ ＝0.18（内輪を円筒軸，外輪をハウジ
ング穴から引抜くとき）

　　　　pm：面圧（MPa），｛kgf/mm2｝
　　　　　　例えば，内輪の場合，面圧pmは3.4

項 表 1 より求められる．

　　　　　　pm＝── ── ─────────

　　　　　d：軸径（mm）
　　　　　B：呼び軸受幅（mm）
　　　　Δd：有効しめしろ（mm）
　　　 　E：鋼の縦弾性係数（MPa），｛kgf/mm2｝
      　　　　E＝208 000 MPa｛21 200 kgf/mm2｝
　　　 　k：内輪の肉厚比
      　　　　k＝d/Di

　　　　Di：内輪軌道径（mm）
　　　　k0：中空軸の肉厚比
      　　　　k0＝d0/d

　　　　d0：中空軸の内径（mm）

　中実軸では d0＝0 したがって k0＝0である．
　kの値は軸受の形式や寸法系列によって異なる
が，およそ k＝0.7 〜 0.9の範囲内にある．
　いま k＝0.8として，中実軸の場合について計
算すると式（ 1 ）は，次のようになる．

K＝118 000μ  Δ d B（N）
…………………（2）

　＝12 000μ  Δ d B ｛kgf｝

　式（2）を線図にしたものが，図 1 である．
　外輪とハウジング穴の間の圧入力，引抜力につ
いても同様に求めると図 2 のようになる．
　実際の圧入力や引抜力は，軌道輪と軸（又はハ
ウジング穴）が傾いて取り付けられたり，加えら
れる力が軌道輪の円周上に一様に与えられなかっ
たりすると，計算上の値より，はるかに大きくな
る．したがって，図 1 ， 図 2 から得られる圧入力

（引抜力）は，一つの目安と考えるべきで，引抜工 
具などを設計する場合には，図から得られる値の5
〜 6 倍の荷重に耐えられる強度（剛性）が必要
である．

E
2

Δd
d

（1− k2）（1− k0
2）

1 − k2   k0
2

図 1 　内輪の圧入力，引抜力

図 2 　外輪の圧入力，引抜力












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3.7　軸受内径・軸受外径の寸法許容差

　転がり軸受の軸受内径，軸受外径及び幅につい
ての寸法精度（許容差及び許容値）は，JIS で定
められている．軸・ハウジング穴との はめあい に
重要な内輪内径面及び外輪外径面の寸法について，
従来の JIS では，内径面と外径面それぞれの全面
についての平均直径 dｍ，Dm に対して上・下の
寸法許容差を適用していた．同時に内径 d 及び外
径 D に対する上・下の寸法許容差の規定があっ
た．しかし，内径・外径の真円度や円筒度に相当
する形状の偏差に対しては，特別な規定がなく，
dm，Dm 及び d，D の最大・最小の許容寸法から，
だ円や円筒形状の不良の限度を社内規定で抑えて
いた．

　ISO 規格と整合させた新 JIS （昭和61年 7 月 1
日改正の JIS B 1514 : 1986 転がり軸受の精度）で
は，各ラジアル平面における内径及び外径の平均
直径 dmpⅠ，dmpⅡ，……及び DmpⅠ，DmpⅡ，……の
寸法差 Δ dmpⅠ，Δ dmpⅡ……及び  Δ DmpⅠ，Δ DmpⅡ，……が，
それぞれ上・下の寸法許容差内になければならな
いことを規定している．
　また，新 JIS では，真円度に相当するラジア
ル平面内の内径及び外径の不同 Vdp 及び VDp が最
大値で規定されており，円筒度に相当する各ラジ
アル平面の平均内径相互間の不同 Vdmp，平均外
径相互間の不同 VDmp が最大値で抑えられている．

〔全ラジアル平面で〕

dm＝──────────

　＝───────────

〔ラジアル平面Ⅰで〕

dmpI＝───────────

Δ dmpI＝dmpI−d
  VdpI＝dspI（最大）−dspI（最小）

〔 3 ラジアル平面で〕
  Vdmp＝dmpI−dmpII

添字 s は，実際に測定した 1 箇所の意味，
pはラジアル平面の意味．

ds（最大）＋ds（最小）
2

dspI（最大）＋dspII（最小）
2

dspI（最大）＋dspI（最小）
2

注　（1）　組合せ軸受用として製作された

呼び軸受内径 d
（mm）

平 面 内 平 均
内径の寸法差

Δ dmp

を超え 以下 上 下

省略
　10
　18
　30
　50
　80
120
省略

省略
　18
　30
　50
　80
120
180
省略

省略
0
0
0
0
0
0

省略

省略
−　8
−10
−12
−15
−20
−25
省略

表 1 等級 0 級

個々の軌道輪に適用する

直　　　径　　　系　　　列 平面内平均
内径の不同

Vdmp

内　　輪
ラジアル
振　　れ

Kia

単 体 軸 受 組合せ軸受（1） 内輪幅
不　同

VBs

7，8，9 0，1 2，3，4 内輪又は外輪幅の寸法差

Δ Bs（又は Δ Cs）平面内内径不同　　 Vdp

最　　　　　大 最大 最大 上 下 上 下 最大

省略
10
13
15
19
25
31

省略

省略
　8
10
12
19
25
31

省略

省略
　6
　8
　9
11
15
19

省略

省略
　6
　8
　9
11
15
19

省略

省略
10
13
15
20
25
30

省略

省略
0
0
0
0
0
0

省略

　省略
−120
−120
−120
−150
−200
−250
　省略

省略
0
0
0
0
0
0

省略

　省略
−250
−250
−250
−380
−380
−500
　省略

省略
20
20
20
25
25
30

省略

のラジアル軸受（円すいころ軸受を除く）内輪の許容差及び許容値
単位：μm
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3.8　はめあい における しめしろ と
　　すきま（軸と内輪）

　転がり軸受の内径 d 及び外径 D の寸法許容
差は，JIS B 1514に決められている．精度 0 級
の軸受に対する常用はめあい として，軸はjs5

（j5），k5，m5などが多く，またハウジング穴で
はH7，JS7（J7）などが多く用いられる．それぞ
れの使用条件に対してどのような はめあい を選
べばよいかは，軸受メーカのカタログに記載さ

れているが，軸と内輪との はめあい について，
軸が各交差域クラスのときの しめしろの最大，最
小は，表 1 に示すような値になっている．カタロ
グに推奨してある はめあいは，普通は平均の し
めしろ を目標値とするものであるから，軸あるい
はハウジング穴の加工もそれぞれの許容差の中央
値を目標にして加工するのがよい．

表 1 軸と内輪との はめあい

備考 1 ．軸と内輪との はめあい による応力が過大となる許容域クラスの数値については，省略した．
　　 2 ． jの公差域に代って，jsの公差域が推奨される．

呼び寸法
の 区 分
（mm）

軸受（ 0 級）
の 平 面 内
平 均 内 径
の 寸 法 差

Δ dmp

軸　の　公　差　域　ク　ラ　ス　別

f6 g5 g6 h5 h6 js5 j5

すきま すきま しめしろ すきま しめしろ すきま しめしろ すきま しめしろ すきま しめしろ すきま しめしろ

を超え 以下 上 下 最大 最小 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大

3
6

10

18
30
50

65
80

100

120
140
160

180
200
225

250
280
315

355
400
450

6
10
18

30
50
65

80
100
120

140
160
180

200
225
250

280
315
355

400
450
500

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

−　8
−　8
−　8

−10
−12
−15

−15
−20
−20

−25
−25
−25

−30
−30
−30

−35
−35
−40

−40
−45
−45

　18
　22
　27

　33
　41
　49

　49
　58
　58

　68
　68
　68

　79
　79
　79

　88
　88
　98

　98
108
108

　2
　5
　8

10
13
15

15
16
16

18
18
18

20
20
20

21
21
22

22
23
23

　9
11
14

16
20
23

23
27
27

32
32
32

35
35
35

40
40
43

43
47
47

　4
　3
　2

　3
　3
　5

　5
　8
　8

11
11
11

15
15
15

18
18
22

22
25
25

12
14
17

20
25
29

29
34
34

39
39
39

44
44
44

49
49
54

54
60
60

　4
　3
　2

　3
　3
　5

　5
　8
　8

11
11
11

15
15
15

18
18
22

22
25
25

　5
　6
　8

　9
11
13

13
15
15

18
18
18

20
20
20

23
23
25

25
27
27

　8
　8
　8

10
12
15

15
20
20

25
25
25

30
30
30

35
35
40

40
45
45

　8
　9
11

13
16
19

19
22
22

25
25
25

29
29
29

32
32
36

36
40
40

　8
　8
　8

10
12
15

15
20
20

25
25
25

30
30
30

35
35
40

40
45
45

　　―
3
4

4.5
5.5
6.5

6.5
7.5
7.5

9
9
9

10
10
10

11.5
11.5
12.5

12.5
13.5
13.5

　　―
11
12

14.5
17.5
21.5

21.5
27.5
27.5

34
34
34

40
40
40

46.5
46.5
52.5

52.5
58.5
58.5

―
　2
　3

　4
　5
　7

　7
　9
　9

11
11
11

13
13
13

16
16
18

18
20
20

―
12
13

15
18
21

21
26
26

32
32
32

37
37
37

42
42
47

47
52
52

し　め　し　ろ　と　す　き　ま
呼び寸法
の 区 分
（mm）

js6 j6 k5 k6 m5 m6 n6 p6 r6

すきま しめしろ すきま しめしろ しめしろ しめしろ しめしろ しめしろ しめしろ しめしろ しめしろ

最大 最大 最大 最大 最小 最大 最小 最大 最小 最大 最小 最大 最小 最大 最小 最大 最小 最大 を超え 以下

　 ―
4.5
5.5

6.5
8
9.5

9.5
11
11

12.5
12.5
12.5

14.5
14.5
14.5

16
16
18

18
20
20

　 ―
12.5
13.5

16.5
20
24.5

24.5
31
31

37.5
37.5
37.5

44.5
44.5
44.5

51
51
58

58
65
65

―
　2
　3
　
　4
　5
　7

　7
　9
　9

11
11
11

13
13
13

16
16
18

18
20
20

―
15
16

19
23
27

27
33
33

39
39
39

46
46
46

51
51
58

58
65
65

―
―
―

2
2
2

2
3
3

3
3
3

4
4
4

4
4
4

4
5
5

―
―
―

21
25
30

30
38
38

46
46
46

54
54
54

62
62
69

69
77
77

―
―
―

2
2
2

2
3
3

3
3
3

4
4
4

4
4
4

4
5
5

―
―
―

25
30
36

36
45
45

53
53
53

63
63
63

71
71
80

80
90
90

―
―
―

―
　9
11

11
13
13

15
15
15

17
17
17

20
20
21

21
23
23

―
―
―

―
32
39

39
48
48

58
58
58

67
67
67

78
78
86

86
95
95

―
―
―

―
　9
11

11
13
13

15
15
15

17
17
17

20
20
21

21
23
23

―
―
―

―
　37
　45

　45
　55
　55
　

　65
　65
　65

　76
　76
　76

　87
　87
　97

　97
108
108

―
―
―

―
―
―

20
23
23

27
27
27

31
31
31

34
34
37

37
40
40

―
―
―

―
―
―

　54
　65
　65

　77
　77
　77

　90
　90
　90

101
101
113

113
125
125

―
―
―

―
―
―

―
37
37

43
43
43

50
50
50

56
56
62

62
68
68

―
―
―

―
―
―

―
　79
　79

　93
　93
　93

109
109
109

123
123
138

138
153
153

―
―
―

―
―
―

―
―
―

　63
　65
　68

　77
　80
　84
　

　94
　98
108

114
126
132

―
―
―

―
―
―

―
―
―

113
115
118

136
139
143

161
165
184

190
211
217

3
6

10

18
30
50

65
80

100

120
140
160

180
200
225

250
280
315

355
400
450

6
10
18

30
50
65

80
100
120

140
160
180

200
225
250

280
315
355

400
450
500

における しめしろ と すきま
単位：μm
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3.9　はめあい における しめしろ と
　　すきま（ハウジング穴と外輪）

　ハウジング穴と外輪との はめあい における
しめしろの最大，最小は，表 1 に示すようになっ 
ている．内輪の常用はめあい がほとんど しまり
ばめ であるのに対して，外輪の常用はめあい は，
すきまばめ か中間ばめ である．表 1 にみられる
ように J6 から N7 の範囲では，ハウジング穴の
最大寸法と軸受外径の最小寸法とが組み合わされ
れば すきま を生じ，穴の最小寸法と軸受外径の
最大寸法とを組み合わせると しめしろ を生じる，
いわゆる中間ばめ である．

　軸受にかかる荷重が内輪回転荷重であれば外輪
の はめあい は，すきまばめ（普通多くは H7 であ
る）で差し支えないが，外輪に対して荷重の向き
が回転したり変動したりする場合には，外輪に
も しめしろ を与えて取り付けなければならない．
この場合にはその荷重条件によって，完全な し
まりばめ にするか又は目標しめしろ を示した中
間ばめ を選ぶことになる．

注 （1）しめしろ の最小値を表わす．
備考　J の公差域に代って，JS の公差域が推奨される．

表 1 ハウジング穴と外輪との はめあい

呼び寸法
の 区 分
（mm）

軸受（ 0 級）
の 平 面 内
平 均 外 径
の 寸 法 差

Δ Dmp

ハ　ウ　ジ　ン　グ　穴　の　公　差　域

G7 H6 H7 H8 J6 JS6 J7

すきま すきま すきま すきま すきま しめしろ すきま しめしろ すきま しめしろ

を超え 以下 上 下 最大 最小 最大 最小 最大 最小 最大 最小 最大 最大 最大 最大 最大 最大

6
10
18

30
50
80

120
150
180

250
315
400

500
630
800

10
18
30

50
80

120

150
180
250

315
400
500

630
800

1 000

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

−8
−8
−9

−11
−13
−15

−18
−25
−30

−35
−40
−45

−50
−75

−100

28
32
37

45
53
62

72
79
91

104
115
128

142
179
216

5
6
7

9
10
12

14
14
15

17
18
20

22
24
26

17
19
22

27
32
37

43
50
59

67
76
85

94
125
156

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

23
26
30

36
43
50

58
65
76

87
97

108

120
155
190

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

30
35
42

50
59
69

81
88

102

116
129
142

160
200
240

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

13
14
17

21
26
31

36
43
52

60
69
78

―
―
―

4
5
5

6
6
6

7
7
7

7
7
7

―
―
―

12.5
13.5
15.5

19
22.5
26

30.5
37.5
44.5

51
58
65

72
100
128

4.5
5.5
6.5

8
9.5

11

12.5
12.5
14.5

16
18
20

22
25
28

16
18
21

25
31
37

44
51
60

71
79
88

―
―
―

　7
　8
　9

11
12
13

14
14
16

16
18
20

―
―
―

ク　ラ　ス　別　し　め　し　ろ　と　す　き　ま
呼び寸法
の 区 分
（mm）

JS7 K6 K7 M6 M7 N6 N7 P6 P7

すきま しめしろ すきま しめしろ すきま しめしろ すきま しめしろ すきま しめしろ すきま しめしろ すきま しめしろ しめしろ しめしろ

最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最大 最小 最大 最小 最大 を超え 以下

15
17
19

23
28
32

38
45
53

61
68
76

85
115
145

　7
　9
10

12
15
17

20
20
23

26
28
31

35
40
45

10
10
11

14
17
19

22
29
35

40
47
53

50
75

100

　7
　9
11

13
15
18

21
21
24

27
29
32

44
50
56

13
14
15

18
22
25

30
37
43

51
57
63

50
75

100

10
12
15

18
21
25

28
28
33

36
40
45

70
80
90

　5
　4
　5

　7
　8
　9

10
17
22

26
30
35

24
45
66

12
15
17

20
24
28

33
33
37

41
46
50

70
80
90

　8
　8
　9

11
13
15

18
25
30

35
40
45

24
45
66

15
18
21

25
30
35

40
40
46

52
57
63

96
110
124

　1
　1（1）
　2（1）
　
　1（1）
　1（1）
　1（1）

　2（1）
　5
　8

10
14
18

　6
25
44

16
20
24

28
33
38

45
45
51

57
62
67

88
100
112

4
3
2

3
4
5

6
13
16

21
24
28

6
25
44

19
23
28

33
39
45

52
52
60

66
73
80

114
130
146

4
7
9

10
13
15

18
11
11

12
11
10

28
13
0

21
26
31

37
45
52

61
61
70

79
87
95

122
138
156

1
3
5

6
8
9

10
3
3

1
1
0

28
13
0

24
29
35

42
51
59

68
68
79

88
98

108

148
168
190

6
10
18

30
50
80

120
150
180

250
315
400

500
630
800

10
18
30

50
80

120

150
180
250

315
400
500

630
800

1 000

における しめしろ と すきま
単位：μm
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3.10　しめしろ の分散（軸と内輪）

　転がり軸受の残留すきま は，軸受のラジアル内
部すきま から，内輪・外輪の はめあい による軌
道径の膨張・収縮量を差し引くことによって得ら
れる．
　この残留すきま の計算においては，通常，軸受
のラジアルすきま及び はめあい に関係する寸法

（軸径，内輪内径，ハウジング穴径，外輪外径）は，
それぞれの公差内に正規分布しているものとし
て，しめしろ や残留すきま の分散が計算される．
いま，軸径と内輪内径とが同じ合格率をもった正
規分布であるとすれば，その組合せである しめ
しろ が軸径又は内輪内径の合格率と同じ確率で
その中に入るような範囲 R（分散）は，次の式よ
り求められる．
　　　　　　　R＝  Rs

2＋Ri
2…………………（1 ）

ここで，Rs：軸径の許容差　　（規格値の範囲）
　　　　Ri：内輪内径の許容差（規格値の範囲）

　 0 級のラジアル軸受の内輪内径 d の寸法許容
差と 5 級軸， 6 級軸の はめあい における しめし
ろ の平均値と分散 R を，表 1 に示す．

注（1）　しめしろ の平均値がマイナスになっているのは，

表 1 軸と内輪の

呼び寸法
区　　分
（mm）

軸受（ 0 級）の
平面内平均

内径の寸法差

5 級軸との

しめしろ の

を超え 以下 上 下 h 5 js 5 j 5

   ―
3
6

10
18
30

50
65
80

100
120
140

160
180
200

225
250
280

315
355
400

3
6

10

18
30
50

65
80

100

120
140
160

180
200
225

250
280
315

355
400
450

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

−　8
−　8
−　8

−　8
−10
−12

−15
−15
−20

−20
−25
−25

−25
−30
−30

−30
−35
−35

−40
−40
−45

2
1.5
1

0
0.5
0.5

1
1
2.5

2.5
3.5
3.5

3.5
5
5

5
6
6

7.5
7.5
9

4
4
4

4
5
6

7.5
7.5

10

10
12.5
12.5

12.5
15
15

15
17.5
17.5

20
20
22.5

4
4.5
5

5
5.5
6.5

7
7
8.5

8.5
10.5
10.5

10.5
12
12

12
13
13

14.5
14.5
16

すきま であることを表わす．

はめあい における しめしろ の平均値と分散
単位：μm

はめあい  6 級 軸 と の　は め あ い

平均値 しめしろ の
分　　　 散

R＝　Rs
2＋Ri

2

し め し ろ　の 平 均 値（1） しめしろ の
分　　　 散

R＝　Rs
2＋Ri

2k 5 m 5 h 6 js 6 j 6 k 6 m 6 n 6 p 6 r 6

6
7.5
8

9
11.5
13.5

16
16
20.5

20.5
24.5
24.5

24.5
29
29

29
33
33

36.5
36.5
41

8
10.5
13

15
17.5
20.5

25
25
30.5

30.5
36.5
36.5

36.5
42
42

42
49
49

53.5
53.5
59

±　4.5
±　4.5
±　5

±　5.5
±　6.5
±　8

±10
±10
±12.5

±12.5
±15.5
±15.5

±15.5
±18
±18

±18
±21
±21

±23.5
±23.5
±26

1
0

−0.5

−1.5
−1.5
−2

−2
−2
−1

−1
0
0

0
0.5
0.5

0.5
1.5
1.5

2
2
2.5

4
4
4

4
5
6

7.5
7.5

10

10
12.5
12.5

12.5
15
15

15
17.5
17.5

20
20
22.5

5
6
6.5

6.5
7.5
9

10
10
12

12
14
14

14
16.5
16.5

16.5
17.5
17.5

20
20
22.5

7
9
9.5

10.5
13.5
16

19
19
24

24
28
28

28
33.5
33.5

33.5
37.5
37.5

42
42
47.5

9
12
14.5

16.5
19.5
23

28
28
34

34
40
40

40
46.5
46.5

46.5
53.5
53.5

59
59
65.5

11
16
18.5

21.5
26.5
31

37
37
44

44
52
52

52
60.5
60.5

60.5
67.5
67.5

75
75
82.5

13
20
23.5

27.5
33.5
40

49
49
58

58
68
68

68
79.5
79.5

79.5
89.5
89.5

100
100
110.5

17
23
27.5

32.5
39.5
48

58
60
72

75
88
90

93
106.5
109.5

113.5
127.5
131.5

146
152
168.5

±　5
±　5.5
±　6

±　7
±　8
±10

±12
±12
±15

±15
±17.5
±17.5

±17.5
±21
±21

±21
±23.5
±23.5

±27
±27
±30
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3.11　しめしろ の分散（ハウジング穴
　　　と外輪）

　軸と内輪の はめあい における しめしろ の分
散に続いて，ハウジング穴と外輪との はめあい
における しめしろ の分散は，表 1 のようになる．
表中の しめしろ の分散 R は，次の式より求め
られる．
　　　　 　　R＝   Re

2＋RH
2…………………（1 ）

ここで，Re：外輪外径の許容差（規格値の範囲）
　　　　RH：ハウジング穴径の許容差
　　　　　　　　　　　　　　　（規格値の範囲）

　なお，これは正規分布にしたがう 2 つ以上の数
の和が，やはり正規分布をすると云う特性（分散
の加法性）に基づいている．
　0級のラジアル軸受とハウジング6級穴，7級穴
との はめあい における しめしろ の平均値と分散 
R を，表 1 に示す．
　分散の加法性は，残留すきまの計算又は許容差
内にある部品を組み合わせたときの，全体の ばら
つき を推定する場合などに広く利用される．

注（1）　しめしろ の平均値がマイナスになっているの

表 1 ハウジング穴と外輪の

呼び寸法
区　　分
（mm）

軸受（ 0 級）の
平面内平均

外径の寸法差

 6  級 穴

し め し ろ の

を超え 以下 上 下 H 6 J 6 JS 6

3
6

10

18
30
50

80
120
150

180
250
315

400
500
630

800

6
10
18

30
50
80

120
150
180

250
315
400

500
630
800

1 000

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0

−    8
−    8
−    8

−    9
−  11
−  13

−  15
−  18
−  25

−  30
−  35
−  40

−  45
−  50
−  75

−100

−  8
−  8.5
−  9.5

−11
−13.5
−16

−18.5
−21.5
−25

−29.5
−33.5
−38

−42.5
−47
−62.5

−78

−  5
−  4.5
−  4.5

−  6
−  7.5
−10

−12.5
−14.5
−18

−22.5
−26.5
−31

−35.5
―
―

―

−  4
−  4
−  4

−  4.5
−  5.5
−  6.5

−  7.5
−  9
−12.5

−15
−17.5
−20

−22.5
−25
−37.5

−50

は，すきま であることを表す．

はめあい における しめしろ の平均値と分散
単位：μm

と の　は め あ い  7  級 穴 と の   は め あ い

平 均 値（1） しめしろ の
分　　　散

R＝　Re
2＋RH

2

し め し ろ　の 平 均 値（1） しめしろ の
分　　　散

R＝　Re
2＋RH

2K 6 M 6 N 6 P 6 H 7 J 7 JS 7 K 7 M 7 N 7 P 7

−  2
−  1.5
−  0.5

0
−  0.5
−  1

−  0.5
−  0.5
−  4

−  5.5
−  6.5
−  9

−10.5
−  3
−12.5

−22

1
3.5
5.5

6
6.5
8

9.5
11.5
8

7.5
7.5
8

7.5
23
17.5

12

5
7.5

10.5

13
14.5
17

19.5
23.5
20

21.5
23.5
24

24.5
41
37.5

34

9
12.5
16.5

20
23.5
29

33.5
39.5
36

40.5
45.5
49

52.5
75
75.5

78

±  5.5
±  6
±  7

±  8
±  9.5
±11.5

±13.5
±15.5
±17.5

±21
±23.5
±27

±30
±33.5
±45

±57.5

−10
−11.5
−13

−15
−18
−21.5

−25
−29
−32.5

−38
−43.5
−48.5

−54
−60
−77.5

−95

−  4
−  4.5
−  5

−  6
−  7
−  9.5

−12
−15
−18.5

−22
−27.5
−30.5

−34
―
―

―

−  4
−  4
−  4

−  4.5
−  5.5
−  6.5

−  7.5
−  9
−12.5

−15
−17.5
−20

−22.5
−25
−37.5

−50

−  1
−  1.5
−  1

0
0

−  0.5

0
−  1
−  4.5

−  5
−  7.5
−  8.5

−  9
10
2.5

−  5

2
3.5
5

6
7
8.5

10
11
7.5

8
8.5
8.5

9
36
32.5

29

6
7.5

10

13
15
17.5

20
23
19.5

22
22.5
24.5

26
54
52.5

51

10
12.5
16

20
24
29.5

34
39
35.5

41
44.5
49.5

54
88
90.5

95

±  7
±  8.5
±10

±11.5
±13.5
±16.5

±19
±22
±23.5

±27.5
±31.5
±35

±38.5
±43
±55

±67
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3.12　圧延機用四列円すいころ軸受の
　　　はめあい（メートル系列）

　圧延装置には圧延ロールをはじめ減速機，ピニ
オンスタンド，圧下装置，テーブルローラなどが
あり，それぞれに大小，種々の形式の軸受が用い
られている．中でも使用条件やその重要度からみ
て，ロールネック軸受がもっとも注目され，また
いろいろ問題も多い．
　転がり軸受の内輪・外輪の はめあい は，原則
的には荷重方向に対して回転する軌道輪を固い
はめあい にする．ロールネック用軸受もこの原
則から外れるものではなく，はめあい からいえば
当然，荷重を受けて回転する内輪を固い はめあい
にすべきである．
　しかし，ロールは短期間で，ひんぱんに取り替
えられるので，ロールネックと軸受との着脱は簡
単容易でなければならない．このような実際上の
必要性から，ロールネックと軸受内輪との はめ
あい を緩くして，軸受の着脱を容易にしている．
このことは一方では，比較的大きい荷重を受ける
ロールネック用軸受の内輪が必ずクリープを起す
ことになり，ロールネックの摩耗や かじり の原因と
なる．そのため，はめあい面にかなり大きい す
きま をもたせて，そこの潤滑油膜が切れないよ
うにし，はめあい面に極圧性の潤滑剤を塗ってお
くとよい．
　緩い はめあい を用いるとき，ロールネックの
寸法差は，表 1 に示す程度がよい．軸受内径の寸
法差からみて，その はめあいすきま は一般に用
いる軸受の はめあいすきま よりずっと大きいこ
とがわかる．
　軸受外輪とチョック（ハウジング穴）との はめ
あい も一般に用いる場合と異なり，表 2 に示す程
度がよい．

　ロールネックと軸受内径とが表 1 に示すような
すきま を保っていても，鉄粉などの摩耗粉やごみ
が はめあい面にあると，はめあい面はやはり荒れ
るので注意すべきである．
　先に述べたように，圧延機のロールネックとい
えども，やむを得ず，緩い はめあい を用いてい
るのであるから，ロールの交換周期が長い場合に
は，当然固い はめあい のほうがよい．
　圧延機によっては，ロールネックをテーパにし
て油圧で軸受を着脱するものもある．
　また，ロールネック用軸受に四列円筒ころ軸受
を採用し，内輪をロールネックに固い はめあい
で取り付ける圧延機も多い．この場合，誘導加熱
式内輪着脱装置を用いると，内輪の着脱は容易で
ある．

表 1 軸受内径とロールネックとの はめあい
単位：μm

呼び軸受内径 d
（mm）

平 面 内 平 均
内径の寸法差

Δ dmp

ロールネック
の径の寸法差

は め あ い
す　き　ま ロールネック

の 摩 耗 限 度
を超え 以下 上 下 上 下 最小 最大

50
80

120

180
250
315

400
500
630

800
1000
1250

80
120
180

250
315
400

500
630
800

1000
1250
1600

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

−  15
−  20
−  25

−  30
−  35
−  40

−  45
−  50
−  75

−100
−125
−160

−  90
−120
−150

−175
−210
−240

−245
−250
−325

−375
−475
−510

−125
−150
−175

−200
−250
−300

−300
−300
−400

−450
−500
−600

  75
100
125

145
175
200

200
200
250

275
300
350

125
150
175

200
250
300

300
300
400

450
500
600

  250
  300
  350

  400
  500
  600

  600
  600
  800

  900
1000
1200

呼び軸受外径 D
（mm）

平 面 内 平 均
外径の寸法差

Δ Dmp

チョック内径
の 寸 法 差

は め あ い
す　き　ま

チョック内径
摩 耗 限 度
だ 円 限 界

を超え 以下 上 下 上 下 最小 最大

120
150
180

250
315
400

500
630
800

1000
1250
1600

150
180
250

315
400
500

630
800

1000

1250
1600
2000

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

−  18
−  25
−  30

−  35
−  40
−  45

−  50
−  75
−100

−125
−160
−200

＋  57
＋100
＋120

＋115
＋110
＋105

＋100
＋150
＋150

＋175
＋215
＋250

＋  25
＋  50
＋  50

＋  50
＋  50
＋  50

＋  50
＋  75
＋  75

＋100
＋125
＋150

  25
  50
  50

  50
  50
  50

  50
  75
  75

100
125
150

  75
125
150

150
150
150

150
225
250

300
375
450

150
250
300

300
300
300

300
450
500

600
750
900

表 2 軸受外径とチョック内径との はめあい
単位：μm
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4.　内部すきま
4.1　内部すきま

　転がり軸受の内部すきまは，いろいろな特性に
関連する重要な項目の一つである．軸受の内輪・
外輪を相対的に動かしたときの動き量が，軸受の
内部すきまであって，ラジアル方向の動き量をラ
ジアル内部すきま，アキシアル方向の動き量をア
キシアル内部すきま という．
　軸受にとって内部すきま　はなぜ重要であるか
といえば，すきま の大小が，軸受の基本動定格荷
重ひいては寿命に影響を及ぼすこと，軸の振動又
は軸受の音響に影響すること，また，転動体が正
規の運動をするかどうかに関係することなど，軸
受の性能と直接的な関係をもっているからである．
　一方，軸受は普通，内輪又は外輪のいずれかに
しめしろ をもたせて取り付けることが多いが，し
めしろ のため内輪・外輪の膨張収縮があり，これ
が すきま を変化させる．また，軸受は運転中にあ
る飽和温度になるが，このとき内輪・外輪や転動
体が必ずしも同一温度ではなく，そこに温度差を
生じる（図 1 ）．これがまた，軸受の　すきま　に
変化を与える．更に，軸受がある荷重を受けて回
転するとき，その荷重によって軸受の内輪・外輪
と転動体との間で弾性変位が起り，これも軸受の
すきま に変化を与える．
　このように軸受の特性に重要な影響をもつ軸受
の すきま は，軸受の はめあい，内輪・外輪，転
動体の温度差，軸受荷重などによって変化するの
で，非常に微妙であり複雑でもある．
　それでは一体，すきま　はどうあるのが理想的
であるのか．これを考える前に，いろいろの場合
にすきまは変化するので，そのときの すきま を
次のように定義しておく．括弧内は量記号である．

　測定すきま（Δ1） 軸受に規定の測定荷重をかけ
て すきま を測定したときの内部すきま．見かけ
の すきま ともいうもので，この　すきま　のなか
には測定荷重による軸受の弾性変形量（δ FO）が
含まれている．すなわち　Δ1＝Δ0＋δ FO

　理論内部すきま（Δ0）測定すきま　から測定荷重
による弾性変形量を差引いたラジアル内部のすき
ま．
　　　Δ0＝Δ1−δ FO

　ころ軸受では　δ FO
　は無視できるので　Δ0＝Δ1と

してよい．

　残留すきま（Δ f）　軸受を軸及びハウジングに取
り付けたあとの軸受に残っている　すきま．軸の
質量などによる軸受の弾性変形は全く考えないす
きま である．はめあい　による内輪・外輪の膨張
収縮にもとづく　すきま　の減少量を　δ f

　とすれば，
　　　Δ f＝Δ0−δ f

　有効すきま（Δ）　軸受を機械に取り付け，ある条
件で回転したときに達する温度状態にあって，し
かも荷重による弾性変形が全くない状態を考えた
ときの軸受すきま．すなわち，内輪・外輪の は
めあい による　すきま　の減少　δ f

　と内輪・外輪の
温度差による すきま変化　δ t

　だけを考え，荷重は
無負荷であるとしたときの すきま．この有効すき
ま が軸受にとって最も基本的なものである．軸
受の基本動定格荷重は，すべて有効すきま　Δ＝0
のときのものである．
　　　Δ＝Δ f−δ t＝Δ0−（δ f＋δ t）

　運転すきま（ΔF）　軸受を取り付け，ある荷重で
回転しているときの すきま．有効すきま　に軸受
荷重による弾性変形量　δ F

　の影響を考慮したもの
である．通常，ほとんど計算に用いない．
　　　ΔF＝Δ＋δ F

　軸受にとって最も重要な すきま は有効すきま
であって，理論的には有効すきま Δ がごくわずか
負であるときが最も寿命が長い（有効すきま がわず
か負といっても，運転すきま は軸受荷重の影響を
受けて正になるような有効すきま であって，厳
密には負の量は軸受荷重の大小によって異なる）．
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しかし，すべての軸受を一様に理想的な状態の有
効すきま にすることは困難なので，有効すきま
の最小値が零又はわずか負になるように，理論内
部すきまΔ0を考えなければならない．そのために

は，内輪・外輪の しめしろ による すきま の減
少量 δ f と内輪・外輪の温度差による すきま変化
量δ t とが正確に求められていなければならない．
この計算方法については，以下に述べる．

ころ

外輪

図 1 　ころ軸受のラジアル内部すきま　の変化
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4.2　残留すきま の求め方

　4.1項において，軸受の内部すきま　の種類につ
いて述べたが，残留内部すきま　の求め方を例題
によって以下に述べる．
　内輪又は外輪を，軸又はハウジングに固い　はめ
あい　をすれば，軌道輪の膨張又は収縮によって
当然ラジアル内部すきま　が減少する．通常，軸
受の使い方としては，内輪回転の場合が多いので，
内輪と軸との　はめあい　は固く，外輪とハウジン
グとの　はめあい　は緩くする．したがって一般に
は，内輪の　しめしろ　による影響だけを考える．
　いま，単列深溝玉軸受　6310　を例にとり，軸
k5，ハウジング穴を　H7　とすれば，しめしろ　は
内輪のほうだけに生じる．
　軸径，軸受内径及びラジアルすきま　は，それ
ぞれ正規分布をしており，その不良率を0.3％と
仮定すれば，はめあい後の　すきま（残留すきま）
の平均値mΔ f及び標準偏差σΔ fは，次式で与えられ
る．以下，単位はmmとする．

　　　σs ＝───＝ 0.0018

　　　σ i＝───＝0.0020

　　　σΔ 0＝───＝0.0028

　　　σ f
2＝σ s

2＋σi
2

　　　mΔ f＝mΔ 0−λ i（ms−mi）＝0.0035
　　　σΔ f＝　σΔ 0

2＋λ i
2σ f

2＝0.0035

ここで　σ s：軸径の標準偏差
　　　　σ i：軸受内径の標準偏差
　　　　σ f：しめしろの標準偏差
　　　　σΔ 0：ラジアルすきま（取付け前）の標準
　　　　　　偏差

　　　　σΔ f：残留すきま（取付け後）の標準偏差
　　　 　ms：軸径の平均値（φ50＋0.008）
　　　 　mi：軸受内径の平均値（φ50−0.006）
　　　　mΔ 0：ラジアルすきま（取付け前）の平均
　　　　　　　値（0.014）
　　　　mΔ f：残留すきま（取付け後）の平均値
　　　 　Rs：軸径の公差（0.011）
　　　 　Ri：軸受内径の公差（0.012）
　　　　RΔ 0：ラジアルすきま（取付け前）の範囲
　　　　　 　（0.017）
　　　 　λ i：見かけの　しめしろ　による内輪軌
　　　　　 　 道径の膨張率（図 1 から0.75）

　なお，見かけの　しめしろ　による すきま減少
量の平均値は λ i（ms−mi）で表わされる．

　いま，残留すきま（取付け後のすきま）の　ばら
つき　が　99.7％の範囲内に入る範囲　RΔ f

　を求め
ると，
　　RΔ f＝mΔ f±3σΔ f＝＋0.014 〜 −0.007
　すなわち，残留すきま　Δ f

　の平均値　mΔ f
　は

0.0035で，その範囲は＋0.014　〜　−0.007とな
る．
　なお，内輪・外輪の温度差による　すきま　の変
化量σtの計算方法については，4.5項に述べる．

内部すきま
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Rs/2
3

Ri/2
3

RΔ 0/2
3

図 1 　見かけの　しめしろ　による
　内輪軌道径の膨張率λ i

図 2 　残留すきま量の分布

注（1）　普通すきまの値

軸　　　　　径 　　　　　   ＋0.013　　　 φ50　　　　　   ＋0.002

軸　受　内　径（d） 　　　　　   　0　　　 φ50　　　　　   −0.012

ラジアル内部すきま
（Δ 0）

0.006 〜 0.023（1）

単位：mm
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4.3　はめあい による軌道径の変化
　　（内輪の はめあい）

　軸受のラジアル内部すきまを決定する際に検討
すべき項目の一つとして　はめあい　によるラジア
ルすきま の減少がある．軸と内輪，ハウジング
穴と外輪とを　しまりばめ　すれば，内輪は膨張し，
外輪は収縮する．
　膨張量，収縮量の計算式は3.4項に記載してあ
るが，内輪軌道径の膨張量　ΔDi

　は式（ 1 ）のよ
うに表わされる．

　　　ΔDi＝Δd k───── ………………（ 1 ）

ここで　Δd：有効しめしろ（mm）
　　　 　k：内輪の内径と軌道径との比
　　　　 　　k＝d/Di

　　　 　k0：中空軸の内径・外径の比
　　　　　　k0＝d0/d

　　　 　d：内輪内径（軸径）（mm）
　　　　Di：内輪軌道径（mm）
　　　 　d0：中空軸内径（mm）

　式（ 1 ）を実用的な線図にしたものを図 1 に示す．
図 1 の縦軸は，内輪軌道径の膨張量を　しめしろ
に対する割合で表わしたものである．横軸には中
空軸の内径・外径比　k0

　をとり，内輪の内径/軌道
径の比　k　をパラメータにして線図を画いてある．
　通常，はめあい　によるラジアルすきま　の減少
量は，しめしろの約80％程度として計算される
が，これは中実軸の場合であり，中空軸ではその
内径・外径の比 によって　しめしろ　が軌道径に影
響する割合が変ってくる．約80％という値は内
輪内径と内輪軌道径の比であって，これも軸受の
形式や大きさ，直径系列などによって異なる．そ
の状況を単列深溝玉軸受と円筒ころ軸受について
示すと，それぞれ図 2 ，図 3 のようになる．

　なお，図 1 の線図は，軸の材質が鋼の場合にだ
け適用すべきものである．
　一例として，玉軸受　6220　を中空軸（軸径d＝
100，軸内径d0＝65）に　公差域クラス　m5　で取
り付ける場合のラジアルすきまの減少量を求める．
　6220　の内径/軌道径の比　k　は図 2 より k＝
0.87，軸の内外径比　k0

　は k0＝d0/d＝0.65であ
るので，図 1 より軌道径膨張率は73％になる．
　しめしろ　は　m5　の場合の平均値30μm　であ
ったとすると，内輪軌道径の膨張量，すなわち，
はめあい　によるラジアルすきまの減少量は0.73
×30＝22μmである．

内部すきま
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1 ー k0
2

1 ー k2k0
2

φdφDi φd0

軌
道
径
膨
張
率（
し
め
し
ろ
に
対
す
る
割
合
），％

図 1 　はめあい　による軌道径の膨張
　　　（鋼製軸と内輪の　はめあい）

図 2 　深溝玉軸受内輪の内径と軌道径との比 図 3 　円筒ころ軸受内輪の内径と軌道径との比
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4.4　はめあい　による軌道径の変化
　　（外輪の　はめあい）

　4.3項の内輪の　はめあい　に続いて，外輪の　は
めあい　による軌道径の収縮について述べる．
　軸受の荷重条件が内輪回転荷重（外輪静止荷重）
であれば，内輪は　しまりばめ，外輪は中間ばめ又
は　すきまばめ　で使用されるが，外輪回転荷重（内
輪静止荷重）又は方向不定荷重の場合には，外輪
は　しまりばめ　にしなければならず，内輪しまり
ばめ　の場合と同様，はめあい　によるラジアル内
部すきま　の減少が問題になる．ただし，外輪に
与える　しめしろ　の量は応力的制約，取付上の制
約などにより内輪の　しめしろ　ほど多くは与えに
くい．また，外輪回転荷重，方向不定荷重は内輪
回転荷重に比べて使用例としても少ないので，実
際に外輪の　しめしろ　によるラジアルすきまの減
少量を検討する場合は少ない．
　外輪軌道径の収縮量Δ Deは，式（ 1 ）のように表
わされる．

　　　Δ De＝Δ D・h─────………………（ 1 ）

ここで　Δ D：有効しめしろ（mm）
　　　 　h：外輪の軌道径と外径との比
　　　　 　　h＝De/D

　　　 　h0：ハウジングの内径・外径の比
　　　 　　　h0＝D/D0

　　　 　D：軸受外径（ハウジング内径）（mm）
　　　 　De：外輪軌道径（mm）
　　　 　D0：ハウジング外径（mm）

　式（ 1 ）を線図にしたものが図 1 である．
縦軸は，外輪軌道径の収縮量を　しめしろ　に対す
る割合で表わしたものである．横軸にはハウジン
グの内径・外径の比　h0

　をとり，外輪の軌道径と
外径との比　h　を0.7から0.95まで0.05とびに変
えて線図を画いてある．hの値は，軸受の形式や
大きさや直径系列などによって異なるが，単列深
溝玉軸受と円筒ころ軸受について示すと，それぞ
れ図 2 ，図 3 のようである．

　外輪回転荷重の例としては自動車前輪，テンシ
ョンプーリ，コンベア，滑車などがある．
　いま一例として，玉軸受　6207　を　N7　の　は
めあい公差で鋼製ハウジングに取り付ける場合の
ラジアルすきま　の減少量を求める．ただし，ハ
ウジングの外径は　D0＝95と仮定する．軸受外径
はD＝72である．玉軸受　6207　の場合　図 2 よ
りh＝0.9である．h0＝D/D0＝0.76　であるから，
図 1 より軌道径収縮率は71％である．しめしろ
はN7の場合の平均値18μmであったとすると，
外輪軌道径の収縮量すなわち　はめあい　によるラ
ジアルすきま　の減少量は，0.71×18≒13μmで
ある．
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図 1 　しまりばめ　による軌道径の収縮
　　　　　（鋼製ハウジングと外輪の　はめあい）

図 2 　深溝玉軸受外輪の軌道径と
　　　外径との比

図 3 　円筒ころ軸受外輪の軌道径
　　　と外径との比
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4.5　内輪・外輪の温度差によるラジア
　　ル内部すきま　の減少量

　4.2項において軸受の残留すきまについて述べ
たので，内輪・外輪の温度差によるラジアル内部
すきま　の減少量の求め方，及び有効内部すきま
の最終的結果を，例題により示す．
　軸受がある荷重を受けて回転すると，各部の温
度が上昇する．転動体の温度も運転条件によって
変化するが，測定しにくく，推定も難しいので，
一般的には内輪の温度と同じとして計算を行なっ
ている．
　いま4.2項と同様に，単列深溝玉軸受　6310　

を例にとり内輪・外輪の温度差を　5 °Cとすると，
温度差によるラジアルすきまの減少量は，次式で
求められる．

　　　δ t＝αΔ tDe≒αΔ t────……………（ 1 ）

　　　　≒12.5×10−6×5×───────

　　　　≒6×10−3（mm）

ここで　δ t：内輪・外輪の温度差によるラジアル
　　　　　　すきま の減少量（mm）
　　　　α ：軸受鋼の線膨張係数（1/°C）
　　　　　　α ≒12.5×10−6

　　　 　Δ t：内輪及び転動体と外輪との温度差（°C）
　　　 　D：外輪外径（玉軸受6310では110mm）
　　 　　d：内輪内径（玉軸受6310では50mm）
　　　　De：外輪軌道径（mm）

外輪軌道径は，次式によりおおむね求めることが
できる．
　　　玉軸受　　De＝（4D＋d）/5
　　　ころ軸受　De＝（3D＋d）/4

　4.2項の例で求めた残留すきま　Δ f
　と，ここで

求めた内輪・外輪の温度差によるラジアルすきま
の減少量　δ t

　により，有効すきま　Δ　は，次式に
より求められる．
　Δ ＝Δ f−δ t＝（＋0.014 〜−0.007）−0.006
　　＝＋0.008 〜−0.013

　また，ラジアル荷重　3 350N｛340kgf｝（基本
動定格荷重の約 5 ％）が軸受にかかった場合の有
効すきま　と寿命との関係を求めると，図 1 のよう
になり（2.8項参照），有効すきま　−13μmの点
で最大寿命を示す．すなわち，有効すきま　の下
限が　−13μm　以上であればよいことがわかる．

　ここに，ラジアルすきま　についてまとめると，
（1）　一般に表示したり図面に用いたりするラジア

ルすきま　は，理論内部すきま　Δ 0
　である．

（2）　軸受にとって最も重要なラジアルすきまは，
有効すきま　Δ 　であって，内輪・外輪のはめあい 
によるラジアルすきま　の減少量　δf

　と内輪・  
外輪の温度差によるラジアルすきま　の減少量 
　δ t

　を理論内部すきま　Δ 0から引いたものである．
　　　Δ ＝Δ 0−（δ f ＋δ t）

（3）　この有効すきまはΔ は，理論的にはごくわず
か負であるときが一般に寿命最大となり，更に
負になると寿命は急激に減少する．したがって，
有効すきま　の最小値をこれ以上にすることが
望ましい．

（4）　有効すきま　と寿命との関係（厳密には荷重
の影響も入る）を求めておけば，運転すきま　Δ F

はとくに考慮する必要はない．問題となるのは
有効すきま　Δ 　である．

（5）　軸受の基本動定格荷重　Cr
　は，有効すきま 

　Δ ＝0　として示されている．
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4D＋d
5

4×110＋50
5

図 1 　玉軸受　6310　における有効すきま
　　　と寿命との関係

備考　Lε：有効すきま　Δ ＝ε　のときの寿命
　　　L ：有効すきま　Δ ＝0　のときの寿命
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4.6　深溝玉軸受のラジアル・アキシアル
　　内部すきま　と接触角

4.6.1　ラジアル内部すきま　とアキシアル内部
　　 　すきま
　単列深溝玉軸受の内部すきま　はラジアルすき
ま　で規定されている．二つの軌道輪のうち，一
方の軌道輪を固定したとき，他方の固定されてい
ない軌道輪が荷重を加えないでラジアル方向に動
きうる量をラジアルすきま　といい，アキシアル
方向に動きうる量をアキシアルすきまという．
　ラジアル方向とアキシアル方向との　すきま　の
関係は図 1 に示すように，その幾何学的関係から
求められる．

図 1 における記号は，次のとおりである．
　　　　Oa：玉の中心
　　　　Oe：外輪の溝曲率の中心
　　　　Oi：内輪の溝曲率の中心
　　　　Dw：玉の直径（mm）
　　　 　re：外輪の溝半径（mm）
　　　 　ri：内輪の溝半径（mm）
　　　　α ：接触角（°）
　　　 　Δ r：ラジアルすきま（mm）
　　　　Δ a：アキシアルすきま（mm）

　なお，図 1 において　Δ r＝Δre＋Δriである．

　幾何学的な関係から　すきま　及び接触角の相互
の関係は，次のようになる．

 Δ r＝2（1−cosα）（re＋ri−Dw）………………（ 1 ）
 Δ a＝2sinα（re＋ri−Dw）………………………（ 2 ）

──＝cot──…………………………………（ 3 ）

 Δ a≒2（re＋ri−Dw）1 /2Δ r
1 /2 ……………………（ 4 ）

α ＝cos−1　　
────────

……………（ 5 ）

　＝sin−1　─────　　……………………（ 6 ）

　それぞれの軸受について（re＋ri−Dw）は定数
であるから，Δ r

　と　Δa
　と　α　とは一定の関係で結

ばれていることがわかる．

　先に述べたように，深溝玉軸受のすきま　はラジ
アルすきま　で与えられており，使用箇所によっ
てはアキシアルすきま　を知りたい場合がある．深
溝玉軸受のラジアルすきまとアキシアルすきまとの
関係は式（ 4 ）で決まり，式（ 4 ）を書き直せば式（ 7 ）
となる．
　　　Δa≒K　Δ r

1 /2　……………………………（ 7 ）
　　　　ここで，K：定　数
　　　　　　　　K＝2（re＋ri−Dw）1 /2

　図 2 にその一例を示す．また，それぞれの軸受
についての　K　の値は，表 1 に示すとおりである．

計算例
　玉軸受6312において，ラジアルすきま0.017　

mmのとき，表から　K＝2.09
　したがって，アキシアルすきま　Δaは
 Δ a＝2.09×　0.017＝2.09×0.13＝0.27（mm）
となる．

内部すきま

97

Δ a

Δ r

α
2

re＋ri ー Dw

　 　 　 　 Δ rre＋ri ーDw ー──　　　　　　 2(      　)
Δ a/2

re＋ri−Dw(  　     　　　　　)

図 1 　Δ r ， Δ aとの関係

図 2 　深溝玉軸受のラジアルすきま　とアキシアルすきま

表 1 ラジアル・アキシアルすきま換算の定数 K の値

内径番号
K

160系列 60系列 62系列 63系列

00
01
02
03
04
05
06
07
08
09
10
11
12
13
14
15
16
17
18
19
20
21
22
24
26
28
30

―
0.80
0.80
0.80
0.90
0.90
0.96
0.96
0.96
1.01
1.01
1.06
1.06
1.06
1.16
1.16
1.20
1.20
1.29
1.29
1.29
1.37
1.40
1.40
1.54
1.54
1.57

―
0.80
0.93
0.93
0.96
0.96
1.01
1.06
1.06
1.11
1.11
1.20
1.20
1.20
1.29
1.29
1.37
1.37
1.44
1.44
1.44
1.54
1.64
1.64
1.70
1.70
1.76

0.93
0.93
0.93
0.99
1.06
1.06
1.07
1.25
1.29
1.29
1.33
1.40
1.50
1.54
1.57
1.57
1.64
1.70
1.76
1.82
1.88
1.95
2.01
2.06
2.11
2.11
2.11

1.14
1.06
1.06
1.11
1.07
1.20
1.19
1.37
1.45
1.57
1.64
1.70
2.09
1.82
1.88
1.95
2.01
2.06
2.11
2.16
2.25
2.32
2.40
2.40
2.49
2.59
2.59



98

4.6.2　ラジアル内部すきま　と接触角
　単列深溝玉軸受は，スラスト軸受として用いる
こともでき，その場合には，接触角をなるべく大
きくして用いるのが有利である．
　玉軸受の接触角は，ラジアルすきま　と，内輪・
外輪の溝曲率半径によって幾何学的に決まり，式

（1）〜式（6）の関係を用いて，62，63系列につ
いて，ラジアルすきま　と，接触角との関係を図
示すると，図 3 のようになる．初期接触角α0は，
アキシアル荷重が零の状態での初期の接触角であ
って，荷重を受ければ，この接触角は変化する．

　α0が　20°を超えるような場合には，アキシアル 
荷重を受けたときの玉と軌道面の接触域が軌道から
はみ出ないかどうかを検討する必要がある（8. 
1.2項参照）．

　アキシアル荷重だけがかかる条件で使用される
深溝玉軸受のラジアルすきま　には，接触角を大
きくするために通常，普通すきま　より大きい　す
きま　が用いられる．C3　すきま，C4　すきまの
ときの初期接触角を，いくつかの軸受について示
すと，表 2 のようになる．
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図 3 　ラジアルすきま　と接触角

表 2 C3，C4 すきま における初期接触角α0

軸受の呼び番号 C3におけるα0 C4におけるα0

6205
6210
6215
6220
6305
6310
6315
6320

12.5°〜 18°
11.5°〜 16.5°
11.5°〜 16°
10.5°〜 14.5°
11°　〜 16°
　9.5°〜 13.5°
　9.5°〜 13.5°
　9°　〜 12.5°

16.5°〜 22°
13.5°〜 19.5°
15.5°〜 19.5°
14°　〜 17.5°
14.5°〜 19.5°
12°　〜 16°
12.5°〜 15.5°
12°　〜 15°
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4.7　単列深溝玉軸受の角すきま

　軸受にかかる荷重を考慮する場合には一般にラ
ジアル荷重，アキシアル荷重，あるいはそれらの
合成荷重などが対象になることが多いが，これら
の荷重下においては，普通，内輪・外輪は平行に
移動するものとして取扱われる．
　実際の軸受ではハウジング軸心の傾きや，荷重
を受けた場合の軸の　たわみ，あるいは軸受が傾い
て取り付けられることなどによって，内輪・外輪は
平行でない状態で用いられていることがある．
　このような場合には，内輪・外輪の傾き角が
以下に述べる軸受の角すきま　の1/2を超えると，
異常な応力が発生することになり，温度上昇，早
期はくり　などの原因になる．モーメント荷重を
受ける場合の荷重分布や等価荷重の求め方などに
ついては，くわしい報告があるが，それ以前の問
題として個々の軸受について角すきま　がどのく
らいあるかを知っておくことも，軸受を使う場合
に大切なことである．
　角すきまとは，二つの軌道輪のうち一方の軌道
輪を固定したとき，他方の固定されない軌道輪が
左右両側へ自由に傾き得る角度のことであり，こ
れはラジアルすきま　と一義的な関係がある．
　角すきま　θ0

　は，近似的に式（ 1 ）から求めら
れる．

　　　tan──≒──────────

　　　　　　＝K0・Δ r
1 /2　……………………（ 1 ）

ここで　Δ r：ラジアルすきま（mm）
　　 　　re：外輪の溝半径（mm）
　　 　　ri：内輪の溝半径（mm）
　　　　Dw：玉の直径（mm）
　　　　DPW：玉のピッチ径（mm）
　　　　K0：定数

　　　　　　K0＝────────

　定数　K0
　は個々の軸受については一定であり，

単列深溝玉軸受60，62，63系列について　K0
　の

値を示すと，表 1 のようになる．
　また，ラジアルすきま　Δ r

　と角すきま　θ 0
　の関

係をグラフにして示すと，図 1 のようになる．
　内輪・外輪の傾き角としては，±θ 0/2　になる．
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θ0

2
2｛Δ r（re＋ri−Dw）｝1 /2

DPW

2（re＋ri−Dw）1 /2

DPW

図 1 　ラジアルすきま　と角すきま

内径番号
K0

60系列 62系列 63系列

00
01
02
03
04
05
06
07
08
09
10
11
12
13
14
15
16
17
18
19
20
21
22
24
26
28
30

　　×10−3

67.4
39.7
39.7
35.9
30.9
27.0
23.7
21.9
19.5
18.2
16.8
16.6
15.5
14.6
14.3
13.5
13.3
12.7
12.5
11.9
11.5
11.4
11.7
10.9
10.3
  9.71
  9.39

　　×10−3

45.6
42.3
36.5
34.0
31.7
27.2
23.0
23.3
21.4
19.8
19.0
18.1
17.4
16.6
16.1
15.2
14.9
14.5
14.1
13.7
13.4
13.2
12.9
12.2
11.7
10.8
10.0

　　×10−3

50.6
43.3
36.0
33.7
29.7
27.0
22.9
23.5
22.4
21.1
20.0
19.4
18.5
17.8
17.1
16.6
16.0
15.5
15.1
14.6
14.2
14.0
13.6
12.7
12.1
11.8
11.0

表 1 ラジアルすきま・角すきま換算の定数 K0 の値
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4.8　複列アンギュラ玉軸受のラジアル
　 　内部すきま とアキシアル内部す
　 　きま

　複列アンギュラ玉軸受のラジアル内部すきま 
 Δ r

　とアキシアル内部すきま　Δa
　との関係は，図 1 

に示すように幾何学的関係から求められる．

　図 1 における記号は，次のとおりである．
　　　　 Δ r：ラジアルすきま（mm）
　　　　Δ a：アキシアルすきま（mm）
　　　 　α0：内輪・外輪をアキシアル方向に押
　　　　　 　し付けたときの初期接触角
　　　 　αR：内輪・外輪をラジアル方向に押し
　　　　　　 付けたときの初期接触角
　　　 　Oe：外輪溝の曲率中心（固定と考える）
　　　　Oi0：内輪をアキシアル方向に押し付け
　　　　　　 たときの内輪の溝曲率中心
　　　　OiR：内輪をラジアル方向に押し付けた
　　　　　　 ときの内輪の溝曲率中心
　　　　m0：内輪・外輪の溝曲率中心間距離
　　　　 　　m0＝ri＋re−Dw

　　　　Dw：玉の直径（mm）
　　　　　ri：内輪溝半径（mm）
　　　 　re：外輪溝半径（mm）

図 1 より次の諸関係が成立つ．

m0sinα0＝m0sinαR＋──　……………………（ 1 ）

m0cosα0＝m0cosαR−──　……………………（ 2 ）

sin2α0＝1−cos2α0より
（m0sinα0）2＝m0

2−（m0cosα0）2　……………（ 3 ）

式（ 1 ），（ 2 ）を式（ 3 ）へ代入すると，

　m0sinαR＋──　＝m0
2−　m0cosαR−──　

…………………………（ 4 ）

∴Δ a＝2　 m0
2−　m0cosαR−──　 −2m0sinαR

…………………………（ 5 ）

　αR は52，53系列では αR＝25°，32，33系列
では αR＝32°に設計されている．もし αR＝0°と
すれば，式（ 5 ）は

　Δ a＝2　 m0
2−　m0−──

　　＝2　 m0Δ r−──

ここで，──≒0　なので

∴Δa≒2m0
1 /2Δ r

1 /2　……………………………（ 6 ）

となって，これは単列深溝玉軸受のラジアルすき
まとアキシアルすきまとの関係に等しくなる．
　m0の値は，内輪・外輪の溝半径から決まるもの
であり，NSKの52，53系列及び32，33系列の
複列アンギュラ玉軸受については，式（ 5 ）の Δr と  
 Δa との関係を図示すると，図 2 ，図 3 のように
なる．
　すきまの値が小さい範囲では，近似的に，
　　　Δa≒Δrcot αR……………………………（ 7 ）
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として計算してもかまわないが，すきまの値が大
きくなると（Δ r/Dw＞0.002 くらいになると）式 

（ 7 ）からの差異が大きくなってくる．

　接触角 αR の値は，ラジアルすきま の値に無
関係に一定であるが，内輪・外輪をアキシアル方
向に押し付けたときの初期接触角 α0 は，ラジア
ルすきま の値によって変わる．
その関係は，式（ 2 ）で表わされている．

Δ a

2

Δ r

2

Δ a

2(  　　　　)
2 Δ r

2(  　　　　)
2

Δ r

2(  　　　　)
2

Δ r
2

4

Δ r

2(  　　)
2

Δ r
2

4

図 1 図 2 　52，53系列のラジアル・アキシアルすきま

図 3 　32，33系列のラジアル・アキシアルすきま
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4.9　複列アンギュラ玉軸受の角すきま

　複列軸受の角すきま　も，単列軸受の角すきま
と同様，内輪・外輪のいずれか一方固定したとき，
他方の固定されない軌道輪が左右へ自由に傾き得
る最大角度のことをいう．
　中立位置から左右へ傾き得るので，角すきま　は
内輪・外輪の許容傾き角（モーメントを生じるこ
となく内輪・外輪が中立位置から一方へ傾き得る
最大角度）の　2　倍である．
　複列アンギュラ玉軸受のアキシアルすきま　と
角すきま　との関係は，式（1 ）のように表わさ
れる．

　Δ a＝2m0　sin α0＋──−　 1−　cosα0＋──

…………………………（ 1 ）

ここで　　Δ a：アキシアルすきま（mm）
　　　　m0：内輪・外輪の溝曲率中心間距離
　　　　　　（mm）
　　　　　　m0＝re＋ri−Dw（mm）
　　　 　re：外輪の溝半径（mm）
　　　 　ri：内輪の溝半径（mm）
　　　　α0：初期接触角（ °）
　　 　　θ ：角すきま（rad）
　　　 　Ri：軸心より内輪溝の曲率中心までの
　　　　　　距離（mm）
　　　 　l：左右両列の内輪溝の曲率中心間距
　　　　　　離（mm）

　NSK　の複列アンギュラ玉軸受　52，53系列 
及び　32，33系列について，式（ 1 ）の関係を表
わしたものが，図 1 である．

　複列アンギュラ玉軸受のラジアルすきま　とア
キシアルすきま　との関係は4.8項に示されてい
るが，この関係を用いて図 1 を角すきま　θ 　とラ
ジアルすきま　Δ r

　との関係に直したものが，図 2 
である．
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図 1 　アキシアルすきま　と角すきま　との関係

図 2 　ラジアルすきま　と角すきま　との関係
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4.10　組合せ円すいころ軸受の内部すき
　　ま測定方法（差幅測定による方法）

　組合せ円すいころ軸受には，背面組合せ（DB形）
正面組合せ（DF形）があり（図 1 ，図 2 ），それら
はそれぞれの特長をいかして，組合せ品 1 組とし
て又は他の軸受と対にして，固定側又は自由側の
軸受として用いられる．

　組合せ円すいころ軸受は，DB形において，保持
器が外輪背面より出張るので，外輪間座（図 1 のK
間座）を付けて，保持器同志が接触しないように
して用いる．内輪についても，これに対応して適
正幅の内輪間座（図 1 のL間座）を付けて，すき
まを確保する．DF形についても，図 2 のように
K間座を付けて用いる．
　一般に，このような軸受を用いる際には，運転
中の発熱を考慮し，適正すきま　を与えて使うこ
とが多く，軸受支持部の剛性を高める必要のある
場合には，予圧を与えて使う．これらの適正すき
まを与えて組み付ける場合や，予圧（負のすきま）
にして組み付ける場合には，間座の寸法調整によ
って適正すきま　を与える．

　以下，DB組合せの場合のすきま測定方法につ
いて紹介する．

（1）　図 3 のように，軸受Aを定盤の上にのせ，外
輪を回転（10回転以上）し，ころ　を安定させてから，
差幅　fA＝TA−BA

　を測定する．
（2）　次に，図 4 のようにもう一方の軸受Bを同様
に，差幅　fB＝TB−BB

　を測定する．
（3）　次に図 5 のように　K，L　間座の幅寸法を測
定する．

　以上の測定結果から，図 3 〜 5 に示す記号を用
いると，組合せ円すいころ軸受のアキシアルすき
ま　　Δ aは式（ 1 ）により求めることができる．

　　　　Δ a＝（L−K）−（ fA＋fB）………………（ 1 ）

　例えば，組合せ円すいころ軸受　HR32232JDB

＋KLR10AC3　について，規格と軸受現品の　す
きま　を確認するには，まずC3すきま　をNSK軸
受総合カタログCAT.No.1102（A93ページ）より
読みとると　Δr＝110 〜 140μmである．
これを差幅測定方法の結果と比較するため，式

（ 2 ）を用いアキシアルすきま　Δa
　に換算する．

　　　Δa＝Δrcotα≒Δr── …………………（ 2 ）

ここで　　e：軸受呼び番号ごとに決まる定数
　　　　　　（総合カタログの軸受寸法表に
　　　　　　 記載）

同カタログ（B127ページ）より，e＝0.44　を用
いて

　　　Δa＝（110 〜 140）×──
　　　　≒380 〜 480μm

となる．

　軸受の差幅測定による式（ 1 ）のアキシアルすき
ま　Δa

　が，上記の範囲内であれば，軸受すきま　は 
C3　であることが確認できる．
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4.11　円すいころ軸受の取付け時の
　 　 内部すきま調整方法

　単列の円すいころ軸受は，通常， 2 個対向させア
キシアルすきまを調整して使用される．対向使用
の方法には，背面組合せ（DB組合せ）と正面組
合せ（DF組合せ）とがある．
　背面組合せのすきま調整は，軸ナット又は軸端
ボルトで内輪を締め付けることにより行う．図 1 
に軸端ボルトを使用する例を示す．この場合，締
付側の内輪と軸との　はめあい　を　すきまばめ　と
し，内輪がアキシアル方向に移動できるようにし
ておかなければならない．
　正面組合せにおいては，外輪をアキシアル方向
に押さえる　ふた　とハウジングとの間にシムを入
れ，所定のアキシアルすきま　に調整する（図 2 ）．
この場合，締付側の外輪とハウジングとの　はめあ
い　を，すきまばめ　として，外輪がアキシアル方 
向に動くようにする必要がある．押えぶた　に外
輪を圧入する構造（図 3 ）にすれば，その必要がな
く，取付け・取外しも容易となる．
　理論的には，軸受の　すきま　が，運転状態にお
いてわずかに負であるとき，疲れ寿命が最も長く
なるが，負の　すきま量が大きくなると，疲れ寿
命が急激に低下することと，発熱も大きくなるこ
とから，一般には，運転状態における　すきま　が
零よりわずかに大きな　すきま　になるようにす
る．そのために，運転状態における軸受の内輪・
外輪の温度差による　すきま　の減少量，軸とハウ
ジングとのアキシアル方向の熱膨張の差を考慮し
て，取付後の軸受すきま　を求める．
実用的には，NSK軸受総合カタログCAT.No.1102，
A93　ページ「複列及び組合せ円すいころ軸受（円
筒穴）のラジアル内部すきま」の　C1　ないし　C2
すきま　を採ることが多い．
　なお，ラジアルすきま　Δ r

　とアキシアルすきま 
 Δa

　との関係は，次のとおりである．

　　　Δa＝Δ rcotα≒Δ r──

ここで　α：接触角
　　　 　e：軸受呼び番号ごとに決まる定数
　　　　　　    （総合カタログの軸受寸法表に
　　　　　　記載）

　工作機械の主軸，自動車の終減速機などに用い
られる円すいころ軸受は，軸の回転精度，軸受の
剛性を高めるなどの目的から負の　すきま　で使用
される．このような使用方法を予圧法といい，そ
の方法には，定位置予圧と定圧予圧とがある．通
常，定位置予圧が主として用いられる．
　定位置予圧には，適切な予圧量が得られるよう
に，あらかじめ調整されている組合せ軸受を使用
する方法と，ナットの締め加減やシムの調整など
により，所定の予圧を与える方法とがある．
　定圧予圧は，ばね　や油圧などを利用して，軸
受に適当な予圧を与える方法である．
　これらの予圧法を採用している幾つかの例を，
次に示す．
　図 4 は，自動車の終減速機である．小歯車の軸
受は，内輪間座とシムにより予圧を調整し，大歯
車の軸受では，外輪押えねじ　の締付トルクによ
って予圧を管理する．
　図 5 は，トラックの後車輪で，軸ナットにより
内輪をアキシアル方向に締め付けて，予圧をかけ
ている例である．この場合，軸受の起動摩擦モー
メントを測定して予圧を管理する．
　図 6 は，旋盤主軸の例であり，軸ナットの締付
けにより予圧を調整する．
　図 7 は，あらかじめ予圧ばね　の荷重と変位と
の関係を求めておき，ばね　の変位量によって，
予圧が調整されている定圧予圧の例である．
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図 1 　内輪で　すきま調整した
　　　DB　組合せ

図 2 　外輪で　すきま調整した
　　　DF　組合せ

図 3 　外輪圧入の押えぶたで
　　　すきま調整した例

図 4 　自動車終減速機

図 5 　トラック後車輪 図 6 　旋盤主軸 図 7 　ばね　による定圧予圧
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5.　軸受内部の荷重分布及び変位
5.1　軸受内の荷重分布

　接触角　α　の単列軸受（アンギュラ玉軸受，円
すいころ軸受など）にラジアル荷重　Fr，アキシア
ル荷重　Fa

　が作用する場合を考える．Fa
　と　Fr

　との
比によって負荷圏の範囲は変動し，軌道の一部分
が荷重を受ける場合もあり，軌道の全円周が荷重
を受ける場合もある．負荷圏の広さは負荷率　ε  に
よって表わされる．軌道円周上の一部分が荷重を
受けているときには，ε  は負荷圏の投影長さと軌
道直径との比であり，このような場合には　ε ≦1
である（図 1 参照）．

これに対して軌道の全円周が荷重を受ける場合に
は，
　　　ε＝──────≧1　である．

ここで，
　δmax：最大荷重を受ける転動体の全弾性変位量
　δmin：最小荷重を受ける転動体の全弾性変位量
　軸受の任意の転動体の受ける荷重　Q（ψ）は，そ
の接触面での弾性変位　δ（ψ）の　t　乗に比例する．
したがって，ψ＝0　における最大転動体荷重を
　Qmax，弾性変位量を　δmax

　とすると

　　　───＝　 ───  
t

…………………（ 1 ）

　　　t＝1.5（点接触），t＝1.1（線接触）
　最大転動体荷重　Qmax

　と，ラジアル荷重　Fr，
アキシアル荷重　Fa

　との間には，次の関係が与え
られる．
　　　Fr＝Jr Z Qmax cosα ……………………（ 2 ）
　　　Fa＝Ja Z Qmax sinα ……………………（ 3 ）
　ここで，Z　は転動体数である．Jr

　と　Ja
　は点

接触，線接触に対して式（ 1 ）から導かれるもの
であり，ε　の値に対する　Jr，Ja

　の値を表 1 に示す．
ε＝0.5の場合，すなわち半円周が荷重を受ける場
合，Fa

　と　Fr
　の関係は表 1 より，次のようになる．

　　　Fa＝1.216　Fr
　tanα （点接触）

　　　Fa＝1.260　Fr
　tanα （線接触）

　ラジアル軸受の基本定格荷重は，この状態にお
いて意義をもつものである．
　軸受の内部すきま　Δ ＝0のとき，ε＝0.5とな
り，Jr

　の値を表 1 から選んで式（ 2 ）を書きかえ
ると
　　　Qmax＝4.37 ────（点接触）………（ 4 ）

　　　Qmax＝4.08 ────（線接触）………（ 5 ）

　軸受がアキシアル荷重だけを受ける場合，Fr＝
0，ε＝∞，Ja＝1　であり，式（ 3 ）を書きかえると，
式（ 6 ）となる．

　　　Q＝Qmax＝──── ……………………（ 6 ）

　この場合はすべての転動体は，等しい荷重を受
ける．
　すきま零の単列深溝玉軸受に純ラジアル荷重が
かかる場合には

　　　Qmax＝4.37── ………………………（ 7 ）

である．すきま　のある軸受（Δ ＞0）がラジア
ル荷重を受けると，ε＜0.5　となり，最大転動体荷
重は式（ 7 ）よりも大きくなる．外輪が　すきまばめ
で取り付けられた場合，外輪の変形もまた負荷圏
を縮小させるように作用する．一般には軸受は内
部すきま　をもって使用されるので，実用的関係と
して式（ 7 ）の代わりに式（ 8 ）が用いられている．

　　　Qmax＝5──……………………………（ 8 ）
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δmax

δmax ー δmin

Q（ψ）
Qmax

δ（ψ）
δmax(       )
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Z sinα
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Z
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Z

図 1

表 1 単列軸受の Jr ，Ja の値

ε
点　　接　　触 線　　接　　触

Fr tan α
────Fa

Jr Ja

Fr tan α
────Fa

Jr Ja

0
0.1
0.2

0.3
0.4
0.5

0.6
0.7
0.8

0.9
1.0
1.25

1.67
2.5
5
∞

1
0.9663
0.9318

0.8964
0.8601
0.8225

0.7835
0.7427
0.6995

0.6529
0.6000
0.4338

0.3088
0.1850
0.0831
0

0
0.1156
0.1590

0.1892
0.2117
0.2288

0.2416
0.2505
0.2559

0.2576
0.2546
0.2289

0.1871
0.1339
0.0711
0

0
0.1196
0.1707

0.2110
0.2462
0.2782

0.3084
0.3374
0.3658

0.3945
0.4244
0.5044

0.6060
0.7240
0.8558
1

1
0.9613
0.9215

0.8805
0.8380
0.7939

0.7480
0.6999
0.6486

0.5920
0.5238
0.3598

0.2340
0.1372
0.0611
0

0
0.1268
0.1737

0.2055
0.2286
0.2453

0.2568
0.2636
0.2658

0.2628
0.2523
0.2078

0.1589
0.1075
0.0544
0

0
0.1319
0.1885

0.2334
0.2728
0.3090

0.3433
0.3766
0.4098

0.4439
0.4817
0.5775

0.6790
0.7837
0.8909
1
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5.2　ラジアル玉軸受における内部
　　すきま　と負荷率

　ラジアルすきま　がある場合の荷重分布状態は
すきま　がない場合とは異なる．
　軸受に任意の方向の荷重が作用するとき，内輪・
外輪は互いに平行を保ったまま移動するものと
し，内輪・外輪の中立位置からの相対的な移動を，
アキシアル方向に　δa，ラジアル方向に　δr

　とする．
また，ラジアルすきまを　Δr

　とすると図 1 におい
て，角度　ψ　の位置における転動体の総弾性変
位量　δ（ψ）は，接触角　α　が一定として，式（ 1 ）
のようになる．

　δ（ψ）＝δrcosψcosα＋δ asinα−──cosα …（ 1 ）

したがって，ψ＝0における最大変位量δ maxは，

　δ max＝δ rcosα＋δ asinα−──cosα 　………（ 2 ）

式（ 1 ），（ 2 ）より

　δ（ψ）＝δmax　 1−──（1−cosψ）　………（ 3 ）

ここで，ε は式（ 4 ）で表される．

　ε ＝────＝──　1＋──tanα −──　…（ 4 ）

　アキシアル方向の相対変位がない場合（δa＝0）
を考えると，式（ 2 ），（ 4 ）はそれぞれ

　δmax＝　δr−──　cosα …………………（ 2 ）′

　ε ＝──　1−───　……………………（ 4 ）′

　∴δmax＝────Δrcosα …………………（ 5 ）

一方，Hertzの式より

　δmax＝c──── ……………………………（ 6 ）

また，最大転動体荷重　Qmax
　は，

　Qmax＝────　……………………………（ 7 ）

　式（ 5 ），（ 7 ）を，式（ 6 ）へ代入して整理すると，
ラジアルすきまと，ラジアル荷重と，負荷率との
関係を示す式（ 8 ）が得られる．

　Δ r＝　────Jr
−2 /3　c　──　

2 /3

Dw
−1/3cos−5/3α

……………………………………………………（ 8 ）

ここで　　Δ r：ラジアルすきま（mm）
　　 　　ε ：負荷率
　　　 　Jr：ラジアル積分（111ページ，表 1 ）
　　 　　c：Hertzの弾性定数
　　　 　Fr：ラジアル荷重（N）,｛kgf｝
　　　 　Z：玉数
　　　　Dw：玉の直径（mm）
　　　 　α：接触角（°）

　一例として玉軸受　6208　について　式（ 8 ）の
関係を示すと，図 2 のようになる．

　例えばラジアルすきま20 μmとして 　Fr＝──
＝2 910N｛297kgf｝がかかったとすると，図 2 
より負荷率 ε ＝0.36 → Jr＝0.203（111ページ
表 1 の関係より）よって，このとき最大転動体荷重
Qmax

　は

　Qmax＝────＝─────＝1 590N｛163kgf｝

となる．
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5.3　ラジアル内部すきま と最大転動体
　　荷重

　深溝玉軸受にラジアル荷重がかかる場合を考え
ると，ラジアル内部すきま Δ r＝0のとき，負荷率
ε ＝0.5であり，Δ r＞0のとき，（すきま があると
き）ε ＜0.5，Δ r＜0 のとき ε ＞0.5 となる（図 
1 ）．

　ラジアル荷重が大きくなるほど，すきま によ
る負荷率の変化が少なくなることは5.2項の図 2 に
示されている．
　ラジアルすきまと負荷率との関係がわかると，
これを応用して，ラジアルすきま と寿命との関係
や，ラジアルすきま と最大転動体荷重との関係な
どを知ることができる．

　最大転動体荷重 Qmax は式（ 1 ）のように表わさ
れる．

　Qmax＝────　……………………………（ 1 ）

ここで　Fr：ラジアル荷重（N）,｛kgf｝
　　　　Jr：ラジアル積分
　　 　　Z：玉数
　　　 　α：接触角（°）
　Jr は負荷率 ε  によって決まり（5.1項の表 1 ），
負荷率 ε  は5.2項で述べたようにラジアル荷重と
ラジアルすきま により決まる．
　一例として深溝玉軸受 6208 について，ラジ
アルすきま と最大転動体荷重との関係を示すと，
図 2 のようになる．図 2 からわかるとおり，最大
転動体荷重は，ラジアルすきま の増加とともに
負荷圏が縮小することによって増大し，ラジアル
すきま が幾分負のところで負荷圏が十分広くな
るので，最大転動体荷重は最も小さくなる．すき
ま が更に小さくなると，負の すきま による各転
動体の圧縮荷重が増えることにより，最大転動体
荷重も急激に増えることになる．
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図 1 　ラジアルすきま　と荷重分布 図 2 　ラジアルすきま　と最大転動体荷重



116

5.4　純ラジアル荷重を受ける玉軸受の
　　接触面圧と接触域

　玉軸受における転動体と軌道輪の接触の問題
は，Hertz の理論の典型的な応用問題であり，理
論と実験とはよく一致することが確かめられてい
る．また，玉軸受の寿命や摩擦などを論じる場合
の基礎ともなっている．
　通常，外輪軌道と玉との接触より，内輪軌道と
玉との接触条件のほうが厳しい．更に走行跡（転
がり接触跡）を観察する場合，外輪軌道より内輪
軌道のほうが容易なため，深溝玉軸受における内
輪軌道と玉との接触域の幅と荷重との関係につい
て取り上げた．
　玉と内輪軌道とは無負荷の状態では互いに点で
接触しているが，荷重がかかると弾性変形を生じ，
だ円面で接触するようになる（図 1 ）．

　玉軸受が荷重を受けたとき，玉と軌道との接触
域のだ円面における最大面圧を Pmax，接触域のだ
円の長径を 2a，短径を 2b とすると，Hertz の
式より，それぞれ次のように表わされる．

Pmax＝──　─（1−──）　
−2/3

──（Σr）2 /3Q1 /3

　　＝──（Σr）2 /3Q1 /3

　　　　（MPa）,｛kgf/mm2｝…………………（ 1 ）

　　ここに　定数A1：858 ……………（N）のとき
　　　　　　　 　：187 　…………｛kgf｝のとき

2a ＝μ　 ────────　
1 /3

　　＝A2μ 　──　
1 /3

　　（mm）………………（ 2 ）

　　ここに　定数A2：0.0472 ………（N）のとき
　　　　　　　　　：0.101 ………｛kgf｝のとき

2b ＝ν　────────　
1 /3

　　＝A2ν ──　
1 /3

　　（mm）………………（ 3 ）

ここで　E：縦弾性係数 鋼の場合（208 000
　　　　　 MPa），｛21 200 kgf/mm2｝
　　　　m：ポアソン数（鋼の場合m＝10/3）
　　　　Q：転動体荷重（N）,｛kgf｝
　　　　Σr：主曲率の総和
　　　ラジアル玉軸受では

Σr＝──（4−──±───） …………………（ 4 ）

ここで　Dw：玉の直径（mm）
　　　 　f：溝半径の玉径に対する比
　　　 　γ：Dwcosα/Dpw

　　　　Dpw：玉のピッチ径（mm）
　　　 　α：接触角（°）

μ，νは，式（ 5 ）の cosτ をパラメータにして，
図 2 による．

　cosτ ＝─────────………………（ 5 ）

ラジアル荷重 Fr が玉軸受にかかるとき生じる最
大転動体荷重を Qmax，玉数を Z とすると，Frと
Qmaxは実用上，式（ 6 ）のように表わすことがで
きる．

Qmax＝5── ……………………………………（ 6 ）
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Q
Σr(     )

EΣr

Q
Σr(     )

（符合は，上は内輪
　　　　下は外輪）

1
Dw

1
f

2γ
1∓γ

（符合は，上は内輪
　　　　下は外輪）4 ー──±───1

f
2γ

1∓γ

──±───1
f

2γ
1∓γ

Fr

Z

2a

2b
接触だ円面

走行跡

図 1 　内輪軌道の走行跡（転がり接触跡）

図 2 　cosτ に対する　μ ，νの値
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したがって，式（ 1 ），（ 2 ），（ 3 ）は，式（ 4 ），（ 6 ）
を代入して，次のように表わすことができる．

Pmax＝K1・Fr
1 /3　　　　 　（MPa）

………（ 7 ）
　　＝0.218K1・Fr

1 /3｛kgf/mm2｝

　2a＝K2・Fr
1 /3　　　 　（N）

　　　　　　　　　　　　　（mm）…………（ 8 ）
　　＝2.14K2・Fr

1 /3｛kgf｝

　2b＝K3・Fr
1 /3　　　　　（N）

　　　　　　　　　　　　　（mm）…………（ 9 ）
　　＝2.14K3・Fr

1 /3｛kgf｝　

定数 K1 〜 K3 は，呼び番号ごとに表 1 による．

　通常，玉軸受の軌道には，図 1 に示すような 2a

の幅に相当する転動体の走行跡（接触跡）が付く
ので，軌道に生じたその跡から逆に軸受荷重を推
定することができる．したがって，設計上予測さ
れている荷重以外に何らかの異常荷重を受けたか
どうか判断することができる．

例　題
　深溝玉軸受 6210 に純ラジアル荷重 Fr＝
3 500 N（基本動定格荷重の10％）がかかった
ときの最大面圧 Pmax 及び玉と内輪軌道との接触
幅 2a，2b を算出してみる．

　表 1 の K1 〜 K3 の値より，下記のように求め
ることができる．

Pmax＝K1・Fr
1 /3＝143×3 5001 /3＝2 170（MPa）

2a＝K2・Fr
1 /3＝0.258×3 5001 /3＝3.92（mm）

2b＝K3・Fr
1 /3＝0.026×3 5001 /3＝0.39（mm）
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表 1 深溝玉軸受の

軸 受 の
内径番号

軸受系列60

K1 K2 K3

00
01
02

03
04
05

06
07
08

09
10
11

12
13
14

15
16
17

18
19
20

21
22
24

26
28
30

324
305
287

274
191
181

160
148
182

166
161
148

144
140
130

127
120
117

111
108
108

102
98.2
95.3

88.1
85.9
81.8

0.215
0.205
0.196

0.189
0.332
0.320

0.326
0.342
0.205

0.206
0.201
0.219

0.214
0.209
0.224

0.219
0.235
0.229

0.244
0.238
0.238

0.243
0.268
0.261

0.263
0.257
0.264

0.020
0.019
0.019

0.018
0.017
0.016

0.017
0.017
0.021

0.021
0.021
0.023

0.022
0.022
0.023

0.023
0.024
0.024

0.025
0.025
0.025

0.026
0.028
0.027

0.028
0.027
0.028

定数 K1 ，K2 ，K3 の値

軸受系列62 軸受系列63

K1 K2 K3 K1 K2 K3

303
226
211

193
172
162

143
128
157

150
143
133

124
120
116

112
109
104

98.7
94.3
90.3

87.2
83.9
80.7

77.8
77.2
74.3

0.205
0.352
0.336

0.356
0.382
0.367

0.395
0.420
0.262

0.252
0.258
0.269

0.275
0.280
0.284

0.275
0.293
0.302

0.310
0.318
0.325

0.329
0.336
0.343

0.349
0.348
0.337

0.019
0.017
0.017

0.017
0.018
0.018

0.019
0.020
0.026

0.025
0.026
0.027

0.028
0.028
0.029

0.028
0.030
0.031

0.031
0.032
0.033

0.033
0.034
0.035

0.035
0.036
0.035

215
200
184

171
161
142

129
118
112

129
122
116

110
105
100

96.5
92.8
89.4

86.3
83.4
78.6

76.7
72.7
72.0

68.5
65.5
62.5

0.404
0.423
0.401

0.415
0.431
0.426

0.450
0.474
0.469

0.308
0.318
0.327

0.336
0.344
0.352

0.356
0.364
0.371

0.377
0.384
0.394

0.400
0.412
0.411

0.422
0.431
0.414

0.018
0.019
0.019

0.019
0.020
0.020

0.021
0.021
0.023

0.030
0.031
0.032

0.032
0.033
0.034

0.035
0.035
0.036

0.037
0.037
0.038

0.039
0.040
0.040

0.041
0.042
0.041












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5.5　純ラジアル荷重を受ける ころ軸
　　受の接触面圧と接触域

　二つの円筒が軸を平行にして接する場合の接触
面圧 Pmax及び接触域における接触幅 2b（図 1 ）は，
Hertz によって 式（ 1 ），（ 2 ）のように与えられて
いる．

Pmax＝　 ──────────＝A1　────

　　　　　（MPa），｛kgf/mm2｝………………（ 1 ）
　ここに　定数A1：191 ……………（N）のとき
　　　　　　　　：60.9 …………｛kgf｝のとき

2b＝　─────────＝A2　────

　　　　　　　　（mm） ……………………（ 2 ）
　ここに　定数A2：0.00668 ………（N）のとき
　　　　　　　　：0.0209 ………｛kgf｝のとき

ここで　　E：縦弾性係数 鋼の場合
　　　　 　　（208 000MPa），｛21 200kgf/mm2｝
　　　　　m：ポアソン数 鋼の場合 m＝10/3
　　　 　Σr：両円筒の曲率の和（mm−1）
　　　　　　　Σr＝r Ⅰ 1＋rⅡ 1

　　　 　r Ⅰ 1：円筒Ⅰ（ころ）の曲率（mm−1）
　　　　　　　r Ⅰ 1＝1/Dw/2＝2/Dw

　　　 　rⅡ 1：円筒Ⅱ（軌道）の曲率（mm−1）
　　　　　　　rⅡ 1＝1/Di/2＝2/Di

　　　　　　　又は−1/De/2＝−2/De

　　　　　　　Di は内輪軌道径
　　　　　　　De は外輪軌道径
　　　　　Q：両円筒にかかる法線方向の荷重
　　　　　　　（N）,｛kgf｝
　　　　　Lwe：両円筒の有効長さ（mm）
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例　題
　円筒ころ軸受 NU210 に純ラジアル荷重
 Fr＝4 800N（基本動定格荷重の10％）がかか
ったときの最大面圧 Pmax 及び ころ と軌道との接
触幅 2b を算出してみる．

　表 1 の K1i，K1e，K2i，K2e より，下記のように
求めることができる．

ころ と内輪との接触域において
Pmax＝K1i　Fr＝17.0×　4 800＝1 180（MPa）
2b ＝K2i　Fr＝2.55×10−3×　4 800＝0.18（mm）
ころ と外輪との接触域において
Pmax＝K1e　Fr＝14.7×　4 800＝1 020（MPa）
2b ＝K2e　Fr＝2.95×10−3×　4 800＝0.20（mm）

Σr・Q
Lwe2p（1 ー──）Lwe

1
m2

E・Σr・Q

Q
Σr・Lwe

32（1 ー──）Q1
m2

p・E・Σr・Lwe

4.6Fr

i Zcosα

　ラジアルころ軸受にラジアル荷重 Fr がかかる
とき，最大転動体荷重 Qmax は実用上式（ 3 ）のよ
うに表わされる．

　　Qmax＝─────　　（N）,｛kgf｝………（ 3 ）

ここで　　i：ころの列数
　　　　　Z： 1 列当りのころ数
　　　　　α：接触角（°）

　したがって，最大面圧 Pmax 及び最大荷重を受
ける ころ と軌道との接触域における接触幅 2b

は，式（ 4 ），（ 5 ）のようになる．

Pmax＝K1 　 Fr　　　　　　（MPa）
…………（ 4 ）

　　＝0.319K1 　 Fr｛kgf/mm2｝

2b　＝K2 　 Fr　　　　 　（N）
…………（ 5 ）

　　＝3.13K2 　 Fr ｛kgf｝

　円筒ころ軸受，円すいころ軸受について，定数
K1，K2 の値は，呼び番号ごとに表 1 〜表 6 による．
K1i，K2i は ころ と内輪との接触における定数で
あり，K1e，K2eは ころ と外輪との接触における
定数である．

図 1 　接触面圧　Pmax
　及び接触幅　2b








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表 1 円筒ころ軸受の定数 K1i ，K1e ，K2i ，K2e の値

軸 受 の
呼び番号

軸受系列　NU2 軸 受 の
呼び番号

軸受系列　NU3

K1i K1e K2i K2e K1i K1e K2i K2e

×10−3 ×10−3 ×10−3 ×10−3

NU205W
NU206W
NU207W

NU208W
NU209W
NU210W

NU211W
NU212W
NU213W

NU214W
NU215W
NU216W

NU217W
NU218W
NU219W

NU220W
NU221W
NU222W

NU224W
NU226W
NU228W
NU230W

30.6
26.1
21.6

18.5
17.7
17.0

15.4
14.0
12.5

12.4
11.5
11.0

10.2
9.10
8.98

8.23
7.82
7.36

7.02
6.76
6.27
5.80

25.8
22.2
18.2

15.7
15.2
14.7

13.3
12.2
10.8

10.9
10.1
9.57

8.94
7.87
7.77

7.13
6.78
6.34

6.08
5.91
5.48
5.07

2.90
2.87
2.83

2.70
2.63
2.55

2.54
2.53
2.44

2.45
2.44
2.49

2.48
2.45
2.56

2.47
2.47
2.53

2.53
2.46
2.47
2.47

3.44
3.39
3.36

3.20
3.07
2.95

2.93
2.92
2.82

2.81
2.80
2.86

2.85
2.84
2.96

2.85
2.85
2.93

2.92
2.82
2.83
2.83

NU305W
NU306W
NU307W

NU308W
NU309W
NU310W

NU311W
NU312W
NU313W

NU314W
NU315W
NU316W

NU317W
NU318W
NU319W

NU320W
NU321W
NU322W

NU324W
NU326W
NU328W
NU330W

24.2
20.5
17.7

16.1
14.4
13.1

11.5
10.8
10.3

9.35
8.83
8.43

8.04
7.45
7.14

6.61
6.42
6.06

5.38
5.07
4.80
4.61

19.6
16.8
14.6

13.4
11.8
10.8

9.44
8.91
8.54

7.78
7.31
7.05

6.68
6.22
5.97

5.52
5.34
5.04

4.44
4.21
3.99
3.85

3.03
2.89
2.76

2.76
2.85
2.79

2.76
2.76
2.79

2.68
2.77
2.68

2.76
2.68
2.68

2.66
2.76
2.78

2.75
2.75
2.75
2.79

3.73
3.52
3.35

3.32
3.46
3.37

3.36
3.34
3.37

3.22
3.34
3.20

3.32
3.21
3.20

3.19
3.31
3.34

3.33
3.32
3.31
3.34

表 2 円筒ころ軸受の定数 K1i ，K1e ，K2i ，K2e の値

軸 受 の
呼び番号

軸受系列　NU4 軸 受 の
呼び番号

軸受系列　NU22

K1i K1e K2i K2e K1i K1e K2i K2e

×10−3 ×10−3 ×10−3 ×10−3

NU405W
NU406W
NU407W

NU408W
NU409W
NU410W

NU411W
NU412W
NU413W

NU414W
NU415W
NU416W

NU417M
NU418M
NU419M

NU420M
NU421M
NU422M

NU424M
NU426M
NU428M
NU430M

19.2
16.4
14.6

12.9
12.0
10.9

10.3
9.35
8.90

7.90
7.34
6.84

6.49
6.07
5.76

5.44
5.15
4.87

4.37
3.92
3.80
2.97

15.1
12.9
11.7

10.2
9.65
8.73

8.37
7.56
7.23

6.41
5.92
5.50

5.18
4.87
4.69

4.41
4.17
3.95

3.54
3.16
3.07
2.97

3.08
3.06
2.99

2.96
2.97
2.98

2.87
2.85
2.85

2.86
2.84
2.82

2.83
2.83
2.73

2.72
2.71
2.71

2.72
2.71
2.74
2.65

3.92
3.90
3.74

3.73
3.70
3.73

3.54
3.52
3.51

3.52
3.52
3.51

3.55
3.53
3.36

3.35
3.35
3.34

3.37
3.36
3.38
3.23

NU2205W
NU2206W
NU2207W

NU2208W
NU2209W
NU2210W

NU2211W
NU2212W
NU2213W

NU2214W
NU2215W
NU2216W

NU2217W
NU2218W
NU2219W

NU2220W
NU2221M
NU2222W

NU2224W
NU2226W
NU2228W
NU2230W

25.4
21.1
17.0

15.4
14.7
14.1

13.0
11.3
9.93

9.88
9.54
8.90

8.22
7.46
7.03

6.82
6.44
5.96

5.65
5.28
4.82
4.55

21.4
17.9
14.3

13.0
12.6
12.3

11.3
9.79
8.62

8.64
8.32
7.76

7.17
6.45
6.08

5.90
5.58
5.14

4.89
4.61
4.22
3.98

2.40
2.32
2.22

2.25
2.18
2.12

2.15
2.04
1.94

1.95
2.02
2.02

1.99
2.01
2.00

2.05
2.03
2.05

2.03
1.92
1.90
1.93

2.85
2.73
2.63

2.66
2.55
2.45

2.48
2.35
2.24

2.23
2.32
2.31

2.28
2.33
2.32

2.36
2.34
2.38

2.35
2.20
2.18
2.21
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表 3 円筒ころ軸受の定数 K1i ，K1e ，K2i ，K2e の値

軸 受 の
呼び番号

軸受系列　NU23 軸 受 の
呼び番号

軸受系列　NU30

K1i K1e K2i K2e K1i K1e K2i K2e

×10−3 ×10−3 ×10−3 ×10−3

NU2305W
NU2306W
NU2307W

NU2308W
NU2309W
NU2310W

NU2311W
NU2312W
NU2313W

NU2314W
NU2315W
NU2316W

NU2317W
NU2318W
NU2319W

NU2320W
NU2321M
NU2322M

NU2324M
NU2326M
NU2328M
NU2330M

19.0
17.0
15.6

12.9
11.9
10.6

9.53
8.85
8.32

7.50
6.98
6.66

6.21
6.11
5.65

5.40
4.80
4.48

4.00
3.62
3.43
3.24

15.4
14.0
12.9

10.7
9.79
8.76

7.83
7.31
6.90

6.24
5.78
5.58

5.17
5.10
4.73

4.51
3.99
3.73

3.31
3.00
2.86
2.70

2.38
2.41
2.43

2.22
2.36
2.26

2.29
2.26
2.26

2.15
2.19
2.11

2.14
2.20
2.12

2.18
2.06
2.05

2.05
1.96
1.97
1.96

2.93
2.93
2.96

2.67
2.86
2.73

2.78
2.74
2.72

2.58
2.64
2.53

2.57
2.63
2.53

2.60
2.48
2.47

2.48
2.37
2.36
2.34

NN3005　
NN3006　
NN3007T

NN3008T
NN3009T
NN3010T

NN3011T
NN3012T
NN3013T

NN3014T
NN3015T
NN3016T

NN3017T
NN3018T
NN3019T

NN3020T
NN3021T
NN3022T

NN3024T
NN3026T
NN3028　
NN3030　

31.3
28.1
24.3

23.1
20.7
20.1

17.5
16.7
15.9

14.4
14.0
12.6

12.3
11.4
11.1

10.9
9.75
9.04

8.66
7.86
7.55
7.08

27.3
24.7
21.5

20.4
18.4
18.1

15.6
15.0
14.5

13.0
12.8
11.4

11.2
10.3
10.2

10.0
8.84
8.18

7.90
7.14
6.90
6.47

2.36
2.36
2.24

2.31
2.25
2.20

2.18
2.09
2.02

2.04
2.01
1.99

1.96
1.98
1.95

1.92
2.00
2.00

1.93
1.99
1.92
1.92

2.72
2.69
2.53

2.61
2.52
2.45

2.43
2.32
2.22

2.25
2.20
2.19

2.15
2.18
2.14

2.09
2.21
2.20

2.11
2.19
2.11
2.10

表 4 円すいころ軸受の定数 K1i ，K1e ，K2i ，K2e の値

軸 受 の
呼び番号

軸受系列　302 軸 受 の
呼び番号

軸受系列　303

K1i K1e K2i K2e K1i K1e K2i K2e

×10−3 ×10−3 ×10−3 ×10−3

HR30205J
HR30206J
HR30207J

HR30208J
HR30209J
HR30210J

HR30211J
HR30212J
HR30213J

HR30214J
HR30215J
HR30216J

HR30217J
HR30218J
HR30219J

HR30220J
HR30221J
HR30222J

HR30224J
　30226

HR30228J
　30230

20.6
17.7
15.8

14.5
13.7
12.7

11.4
11.0
10.0

9.62
9.11
8.79

8.04
7.69
7.27

6.74
6.36
5.94

5.74
5.83
5.36
5.10

17.4
14.9
13.3

12.3
11.7
11.0

9.80
9.41
8.62

8.28
7.89
7.57

6.93
6.63
6.26

5.81
5.48
5.12

4.97
5.07
4.64
4.41

1.94
1.99
2.07

2.13
2.03
1.96

2.02
2.11
2.05

2.07
1.99
2.12

2.07
2.10
2.11

2.07
2.06
2.03

2.06
2.23
2.24
2.31

2.29
2.36
2.45

2.52
2.37
2.28

2.36
2.46
2.38

2.40
2.30
2.47

2.40
2.44
2.45

2.40
2.39
2.36

2.38
2.57
2.58
2.67

HR30305J
HR30306J
HR30307J

HR30308J
HR30309J
HR30310J

HR30311J
HR30312J
HR30313J

HR30314J
HR30315J
HR30316J

HR30317J
　30318
　30319

　30320
　30321

HR30322J

HR30324J
　30326
　30328
　30330

17.8
15.7
13.7

12.1
10.9
10.1

9.38
8.66
8.04

7.49
7.09
6.79

6.30
6.42
6.09

5.84
5.62
4.99

4.75
4.69
4.47
4.15

14.3
12.8
11.1

10.0
9.07
8.37

7.79
7.19
6.68

6.22
5.88
5.64

5.24
5.34
5.06

4.86
4.67
4.15

3.95
3.93
3.75
3.48

2.34
2.30
2.26

2.09
2.11
2.16

2.19
2.19
2.20

2.20
2.23
2.28

2.22
2.41
2.37

2.43
2.44
2.33

2.39
2.46
2.50
2.50

2.92
2.83
2.78

2.51
2.54
2.60

2.64
2.64
2.65

2.65
2.68
2.74

2.68
2.89
2.85

2.92
2.94
2.81

2.88
2.94
2.98
2.98
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表 5 円すいころ軸受の定数 K1i ，K1e ，K2i ，K2e の値

軸 受 の
呼び番号

軸受系列　322 軸 受 の
呼び番号

軸受系列　323

K1i K1e K2i K2e K1i K1e K2i K2e

×10−3 ×10−3 ×10−3 ×10−3

HR32205　
HR32206J
HR32207J

HR32208J
HR32209J
HR32210J

HR32211J
HR32212J
HR32213J

HR32214J
HR32215J
HR32216J

HR32217J
HR32218J
HR32219J

HR32220J
HR32221J
HR32222J

HR32224J
　32226

HR32228J
　32230

18.5
15.7
13.3

12.8
12.0
11.7

10.4
9.43
9.64

8.58
8.28
7.70

7.38
6.56
6.14

5.77
5.39
5.12

4.82
4.48
4.02
4.06

15.6
13.2
11.2

10.8
10.3
10.0

8.90
8.08
7.40

7.39
7.18
6.63

6.36
5.65
5.29

4.97
4.64
4.41

4.18
3.90
3.48
3.55

1.72
1.76
1.73

1.88
1.79
1.80

1.83
1.80
1.82

1.84
1.81
1.86

1.90
1.80
1.78

1.77
1.74
1.75

1.72
1.68
1.67
1.74

2.04
2.08
2.05

2.22
2.09
2.08

2.14
2.10
2.13

2.14
2.09
2.15

2.21
2.09
2.07

2.06
2.02
2.03

1.98
1.93
1.93
1.99

HR32305J
HR32306J
HR32307J

HR32308J
HR32309J
HR32310J

HR32311J
HR32312J
HR32313J

HR32314J
HR32315J
HR32316J

HR32317J
HR32318J
　32319

HR32320J
　32321

HR32322J

HR32324J
　32326
　32328
　32330

15.0
12.9
11.5

10.1
9.22
8.26

7.62
7.13
6.62

6.21
5.80
5.46

5.26
5.00
4.97

4.43
4.36
4.03

3.75
3.59
3.21
2.95

12.0
10.5
9.38

8.38
7.65
6.86

6.33
5.92
5.50

5.16
4.81
4.54

4.36
4.15
4.13

3.68
3.62
3.35

3.11
3.01
2.71
2.51

1.93
1.86
1.87

1.71
1.75
1.73

1.74
1.77
1.78

1.79
1.79
1.80

1.83
1.83
1.89

1.84
1.88
1.87

1.87
1.89
1.75
1.65

2.40
2.28
2.30

2.06
2.11
2.08

2.10
2.13
2.15

2.16
2.15
2.16

2.20
2.20
2.27

2.21
2.27
2.25

2.25
2.26
2.08
1.94

表 6 円すいころ軸受の定数 K1i ，K1e ，K2i ，K2e の値

軸 受 の
呼び番号

軸受系列　303D 軸 受 の
呼び番号

軸受系列　320

K1i K1e K2i K2e K1i K1e K2i K2e

×10−3 ×10−3 ×10−3 ×10−3

　30305D
　30306D

HR30307DJ

HR30308DJ
HR30309DJ
HR30310DJ

HR30311DJ
HR30312DJ
HR30313DJ

HR30314DJ
HR30315DJ
HR30316DJ

HR30317DJ
HR30318DJ
HR30319DJ

―
―
―

―
―
―
―

22.0
19.0
14.8

13.0
11.9
10.8

10.0
9.33
8.66

8.20
7.83
7.37

6.93
6.96
6.34

―
―
―

―
―
―
―

18.4
15.8
12.4

10.8
9.94
9.02

8.37
7.79
7.23

6.85
6.54
6.15

5.79
5.81
5.30

―
―
―

―
―
―
―

2.42
2.48
2.18

2.18
2.22
2.21

2.22
2.26
2.27

2.28
2.34
2.33

2.34
2.48
2.37

―
―
―

―
―
―
―

2.91
2.98
2.62

2.61
2.66
2.65

2.66
2.71
2.71

2.74
2.80
2.80

2.80
2.98
2.84

―
―
―

―
―
―
―

HR32005XJ
HR32006XJ
HR32007XJ

HR32008XJ
HR32009XJ
HR32010XJ

HR32011XJ
HR32012XJ
HR32013XJ

HR32014XJ
HR32015XJ
HR32016XJ

HR32017XJ
HR32018XJ
HR32019XJ

HR32020XJ
HR32021XJ
HR32022XJ

HR32024XJ
HR32026XJ
HR32028XJ
HR32030XJ

21.1
18.2
16.4

14.4
13.3
13.0

11.3
10.8
10.6

9.68
9.32
8.15

8.00
7.36
7.22

7.10
6.61
6.19

6.10
5.26
5.15
4.77

18.4
15.9
14.4

12.7
11.8
11.6

10.0
9.69
9.57

8.70
8.43
7.35

7.25
6.64
6.54

6.45
5.99
5.59

5.52
4.74
4.67
4.32

1.58
1.61
1.57

1.48
1.47
1.45

1.46
1.41
1.39

1.44
1.39
1.36

1.34
1.37
1.35

1.34
1.36
1.39

1.42
1.41
1.39
1.38

1.82
1.85
1.79

1.67
1.65
1.62

1.64
1.57
1.54

1.60
1.54
1.51

1.48
1.52
1.50

1.47
1.50
1.54

1.56
1.57
1.54
1.53
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5.6　転がり接触跡と荷重のかかり方

5.6.1　玉軸受の場合
　転がり軸受が荷重を受けて回転しているとき，
その内輪及び外輪の軌道には，転動体とともにそ
の接触部で大きな応力を生ずる．例えば，ラジ 
アル荷重として軸受の基本動定格荷重 Cr の10％
ほどの荷重（普通荷重）を受けると，深溝玉軸受
の場合，その最大面圧は約2 000MPa｛204kgf/
mm2｝となり，ころ軸受でもほぼ 1 000MPa

｛102kgf/mm2｝に達する．

　このような高い接触面圧で軸受が用いられるた
め，転動体と軌道との接触部分はごくわずか弾性
変形したり，潤滑条件によっては摩耗も進行する．
このため使用した軸受の軌道面では，荷重を受け
た部分と受けない部分の反射光が異なって見える．
荷重を受けて反射光のくすんでいる部分を走行跡

（転がり接触跡）といい，その走行跡から転動体
と軌道との当りの状態を知ることができる．
　軸受形式によってもその走行跡は異なるが，そ
の跡をよく観察すれば，ラジアル荷重だけを負荷
したもの，大きなアキシアル荷重を受けたもの，
モーメント荷重を受けたもの，あるいはハウジン
グに極端な剛性むらがあったことなどが判別でき
る．

　内輪回転荷重で深溝玉軸受が用いられ，ラジア
ル荷重 Fr のみを負荷する場合，軸受取付後の残
留すきま Δ f＞0の一般の条件では，負荷範囲 ψ は
180°より小さく（図 1 ），内輪・外輪の走行跡は，
図 2 のようになる．
　ラジアル荷重 Fr と同時にアキシアル荷重 Fa

がかかわると，負荷範囲 ψ  は図 3 のように広
がる．アキシアル荷重だけを負荷するときには，
各転動体は均一に負荷され，内輪・外輪ともに 
ψ＝360° の負荷圏となり，走行跡はアキシアル
方向に片寄って生じる．

　また，内輪回転荷重で用いられる深溝玉軸受又
はアンギュラ玉軸受に，アキシアル荷重とともに
内輪・外輪の相対的な傾きが加わると，図 4 のよ
うに外輪には片寄りと同時に傾いた走行跡が生じ
る．軸の たわみ が大きい場合にも同様な傾向と
なる．
　このように，実際に使用した軸受の走行跡を調
べることによって，その走行跡と設計上の外力か
ら考えられる走行跡の形状とを比較し，軸受に異
常なアキシアル荷重がかからなかったか，取付誤
差が大きくなかったかなどをチェックすることが
可能である．
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2a

2b 接触
だ円面

走行跡

長径

短
径

内輪

図 1 　ラジアル荷重だけの負荷範囲 図 3 　ラジアル荷重＋アキシアル荷重の負荷範囲

図 2 　軌道輪の走行跡（転がり接触跡）
図 4 　外輪軌道の走行跡（転がり接触跡）の
　　　片寄りと傾き
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5.6.2　ころ軸受の場合
　ころ軸受における負荷状態と転がり接触跡（走
行跡）については，以下のとおりである．
　通常，ころ軸受の ころ（又は軌道）にクラウニ
ングがない場合，内輪と外輪との相対的な傾きが
なくても，ころ と軌道との接触している幅の端部に
は応力集中が生じ〔図 5 （a）〕，走行跡の端部に顕
著な当りとなって現われる．この端部の応力が過
大であると，早期にフレーキングが発生するので，
ころ（又は軌道）にクラウニングを施して応力を
緩和させている〔図 5 （b）〕．クラウニングがあっ
ても，内輪と外輪との傾きがあると，接触部の応
力は，図 5 （c）のようになる．

　図 6 （a）は内輪回転している円筒ころ軸受に正
しくラジアル荷重がかかったときの外輪軌道の走
行跡を示している．これに対して，内輪と外輪と
に相対的な傾きがある場合や，軸の たわみ が大
きいときには，図 6 （b）のように軌道の走行跡は，
その幅の方向に濃淡を生じる．そして，負荷圏の
出入口では走行跡が傾斜して見える．

　複列円すいころ軸受では，内輪回転でラジアル
荷重だけを負荷したときの外輪の走行跡は，図 7 

（a）のようになり，アキシアル荷重のみを負荷し
たときには図 7 （b）のようになる．また，内輪と
外輪との相対的な傾きが大きい状態でラジアル荷
重を負荷した場合には，両側軌道で180°ずれた
位置に走行跡が生じ，図 7 （c）のようになる．

　およそ1 〜 2.5°の許容調心角をもっている自動
調心ころ軸受に，ラジアル荷重がかかったときの
走行跡は，左右の軌道で等しくなる．アキシアル
荷重のみを負荷する場合には，軌道の片側のみに
走行跡が生じる．ラジアル荷重とアキシアル荷重
との合成荷重がかかると，左右の負荷範囲に，そ
れに応じた走行跡の差を生じることになる．

　したがって，主としてラジアル荷重を受ける自
由側の自動調心ころ軸受では，走行跡が左右で等
しくなるはずである．走行跡の長さが大きく異な
るような場合は，軸の熱膨張などによって生じた
内部アキシアル荷重を軸受のアキシアル方向の移
動によって逃げきれなかったことを示している．

　以上のほか，軌道の走行跡は，軸やハウジング
の影響を受けることも多い．軸受外径面の当り又
はフレッティングコロージョンの模様などと，軌
道の走行跡の強弱を比較して，軸やハウジングの
形状不良や剛性むら などが推定できる．
　このように，軌道の走行跡を観察することが，
軸受のトラブル防止に役立つことが多い．
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図 5 　円筒ころの応力分布

図 6 　円筒ころ軸受外輪の走行跡（転がり接触跡）

図 7 　複列円すいころ軸受外輪の走行跡（転がり接触跡）
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5.7　円筒ころ軸受におけるラジアル
　　荷重とラジアル変位

　工作機械用転がり軸受に要求される重要な性能
の一つとして，荷重を受けたときの変位が少ない
こと，すなわち剛性の大きいことが挙げられる．
　ラジアル荷重に対して最も剛性が大きく，かつ，
高速で使用できる軸受の形式は，複列円筒ころ軸
受である．そのために，工作機械主軸のラジアル
軸受には，NN30K，NNU49Kなどの系列の軸受
が主として用いられている．

　ラジアル荷重に対する軸受の変位量は，軸受の
内部すきまによって変ってくるが，工作機械主軸
用の円筒ころ軸受では，残留すきま は数ミクロ
ン以下に調整されるので，すきま零としての計算
式がほぼ当てはまる．
　円筒ころ軸受のラジアル方向の弾性変位量 δ r

は，式（ 1 ）のように表わされる．

　δ r＝0.000077────　（N）
（mm）…（ 1 ）

　　＝0.0006────　　｛kgf｝

ここで　Qmax：最大転動体荷重（N）,｛kgf｝
　　　 　Lwe：ころの有効長さ（mm）

　最大転動体荷重 Qmax とラジアル荷重 Fr との関
係は，軸受の内部すきま零の場合，次のようにな
る．

　　Qmax＝───Fr　 （N）,｛kgf｝……………（ 2 ）

ここで　 i：ころの列数（複列軸受の場合
　　　　　　i＝2）
　　　　Z： 1 列当たりの ころ数
　　　　Fr：ラジアル荷重（N）,｛kgf｝

　したがって，ラジアル荷重 Fr とラジアル変位 
δ r の関係は，式（ 1 ）へ，式（ 2 ）を代入するこ
とにより式（ 3 ）のようになる．

　　δ r＝K Fr
0 .9　　　　（N）

（mm）…………（ 3 ）
　　　＝7.8K Fr

0 .9｛kgf｝

　ここで　K＝──────

　K は個々の複列円筒ころ軸受について決まる定
数であり，表 1 に NN30系列の軸受について K
の値を示す．ラジアル荷重 Fr とラジアル変位 δ r

との関係を，図 1 に示す．
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Qmax
0.9

Lwe
0.8

Qmax
0.9

Lwe
0.8

4.08
iZ

0.000146
Z 0 .9Lwe

0.8

図 1

表 1 NN30系列の軸受の定数 K の値

軸　受 K 軸　受 K 軸　受 K

　　　×10−6 　　　×10−6 　　　×10−6

NN3005
NN3006T
NN3007T

NN3008T
NN3009T
NN3010T

NN3011T
NN3012T
NN3013T

NN3014T
NN3015T

3.31
3.04
2.56

2.52
2.25
2.16

1.91
1.76
1.64

1.53
1.47

NN3016T
NN3017T
NN3018T

NN3019T
NN3020T
NN3021T

NN3022T
NN3024T
NN3026T

NN3028
NN3030

1.34
1.30
1.23

1.19
1.15
1.10

1.04
0.966
0.921

0.861
0.816

NN3032
NN3034
NN3036

NN3038
NN3040
NN3044

NN3048
NN3052
NN3056

NN3060
NN3064

0.776
0.721
0.681

0.637
0.642
0.581

0.544
0.526
0.492

0.474
0.444










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5.8　深溝玉軸受の内輪・外輪の傾き角，
　 　最大転動体荷重及びモーメント

5.8.1　内輪・外輪との傾き角と最大転動体荷重
　深溝玉軸受では軸の傾斜，取付誤差などによっ
て，内輪・外輪が傾けられて使用されることがあ
る．使用中の許容傾き角は，内輪・外輪の傾き角
θ  と，最大転動体荷重 Qmax との関係を求め，そ
の Qmax をある値に設定することによって算出で
きる．
　軌道溝が標準溝半径の場合，θ  と Qmax（図 1 参
照）との関係は，式（ 1 ）で表わされる．

Qmax＝K Dw
2　　　── θ　

2

＋cos2α0−1　
3 /2

　　　　　（N）,｛kgf｝…………………………（ 1 ）

ここで　　K：軸受の材料・設計により決まる定数
　　　　　　　深溝玉軸受の場合
　　　　　 　K＝712（N-系）
　　　　　 　K＝72.7｛kgf-系｝
　　　　Qmax：最大転動体荷重（N）,｛kgf｝
　　　 　Dw：玉の直径（mm）
　　　 　Ri：軸心より内輪溝の曲率中心までの
　　　　　 　距離（mm）
　　 　　m0：ri＋re−Dw

　　　　　 　ri，reはそれぞれ内輪，外輪の溝
　　　　　 　半径（mm）
　　　 　θ ：内輪・外輪の傾き角（rad）
　　　 　α0：初期接触角（°）

　　　　　 　cosα0＝1−───

　　 　　Δ r：ラジアル内部すきま（mm）

　深溝玉軸受 6208 について，ラジアル内部す
きま Δ r を変えて，θ  と Qmax との関係を示すと，
図 2 のようになる．

　ラジアル荷重 Fr として基本静定格荷重 C0r 

に相当する荷重17 800N｛1 820kgf｝がかかっ
た場合及び基本動定格荷重 Cr に相当する荷重 
29 100N｛2 970kgf｝がかかった場合，Qmax は
それぞれ5.1項，式（ 8 ）により次のようになる．

　Fr＝C0r のとき Qmax＝9 915N｛1 011kgf｝
　Fr＝Cr のとき Qmax＝16 167N｛1 650kgf｝

　使用中の内輪・外輪許容傾き角 θ  は，使用条
件などにも左右されるので一概に言えないが，Qmax

を C0r のときの Qmax の約20％，Qmax＝2 000N

｛204kgf｝とすれば，図 2 から
ラジアル内部すきま
　　　Δ r＝0のとき　θ＝18′
　　　Δ r＝0.050mmのとき　θ＝24.5′
となる．
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Ri

m0(     )

Δ r

2m0 図 1 図 2 　内輪と外輪との傾き角と最大転動体荷重
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5.8.2　内輪・外輪の傾き角とモーメント
　各転動体の位置を，最大転動体荷重を受ける転
動体位置からの角度 ψ（図 3 ）で表わせば，標準
溝半径の場合，転動体荷重 Q（ψ）は，式（ 1 ）に
準じて式（ 2 ）で表わされる．

Q（ψ）＝K Dw
2　　── θ　

2

cos2ψ＋cos2α0−1　
3 /2

　　　　　　（N）,｛kgf｝………………………（ 2 ）

　この Q（ψ）による内輪・外輪の相対的な傾きの
モーメント M（ψ）は，次のように表わされる．

　　M（ψ）＝───cosψQ（ψ）sinα（ψ）

ここで，Dpw：玉のピッチ径（mm）

α（ψ）は，ψ の位置における転動体の接触角で，
次式による．

sinα（ψ）＝─────────────

　軸受に生じているモーメント Mは，これらの
転動体荷重によるモーメントを合計すればよいの
で，内輪・外輪の傾き角 θ  とモーメント M との
関係は，式（ 3 ）で表わされる．

M＝　　───cosψQ（ψ）sinα（ψ）

　　　　　（mN・m）,｛kgf・mm｝……………（ 3 ）

ここで　K：軸受の材料・設計により決まる定数

　深溝玉軸受 6208 について，すきまを変えて計
算した結果を，図 4 に示す．また，最大転動体荷重
Qmax を2 000N｛204kgf｝で抑えた場合の軸受の
許容モーメントは，図 2 （135ページ）から，
ラジアル内部すきま
　　Δ r＝0のとき　θ ＝18′
　 　M＝60 N・m｛6.2kgf・m｝
　　Δ r＝0.050mmのとき　θ ＝24.5′
　 　M＝70N・m｛7.1kgf・m｝
となる．

軸受内部の荷重分布及び変位

137

Ri

m0(        )

Dpw

2

── θ　cosψ
Ri

m0(     )
── θ　

2

cos2ψ＋cos2α0

Ri

m0(     )

Dpw

2
2 p

Σ
ψ＝0

＝─────Σ────────────────────────
KDpwDw

2

2
── θ　

2

cos2ψ＋cos2α0

Ri

m0(     )
── θ　

2

cos2ψ＋cos2α0 ー 1　
3 /2Ri

m0(     ) ── θ　cos2ψ
Ri

m0(     )

図 3

図 4 　内輪と外輪との傾き角とモーメント



















138

5.9　単式スラスト軸受の偏心荷重によ
　　る荷重分布

　接触角 α＝90°の単式スラスト軸受に純アキシ
アル荷重 Fa が作用した場合，各転動体は均一な
荷重 Q を受け

　　　Q＝──　である．

ここで　Z：転動体の数
　α＝90°の単式スラスト軸受に偏心荷重 Fa がか
かる場合，図 1 のようになる．
　図 1 において，最大荷重を受ける転動体の全弾
性変位量 δ max と，任意の転動体の全弾性変位量
δ（ψ）は，次式から求まる．

　　δ max＝δ T＋──── ………………………（ 1 ）

　　δ（ψ）＝δ T＋────cosψ ………………（ 2 ）

式（ 1 ），（ 2 ）より

　　δ（ψ）＝δ max　1−──（1−cosψ）　……（ 3 ）

ここで，

　　ε＝──　1＋───　 ……………………（ 4 ）

　軸受の任意の転動体が受ける荷重 Q（ψ）は，
その接触面での弾性変位 δ（ψ）の t 乗に比例す
る．したがって，ψ＝0における最大転動体荷重を
Qmax，弾性変位量を δ max とすると

　　───＝　───　
t

……………………（ 5 ）

　　t＝1.5（点接触），t＝1.1（線接触）

式（ 3 ），（ 5 ）より

　　───＝　1−──（1−cosψ）　
t

　………（ 6 ）

　軸受に作用する偏心荷重 Fa は，各転動体荷重
の総和に等しいから，転動体の数を Z とすると

　Fa＝　　Q（ψ）

　　＝　　Qmax　1−──（1−cosψ）　
t

　　＝QmaxZ JA …………………………………（ 7 ）

図 1 で，ψ＝90°の軸についてのモーメント Mは

　M＝　　Q（ψ）───cosψ

　　＝　　Qmax───　1−──（1−cosψ）　
t

cosψ

　　＝QmaxZ───JR……………………………（ 8 ）

　JA，JR は点接触，線接触に対して式（ 7 ），（ 8 ）
から導かれるものであり，ε の値に対する JR，JA 
の値を，表 1 に示す．

例　題
　単式スラスト玉軸受 51130X（φ150×φ190
×31）に，軸受中心から80mmの位置にアキシ
アル荷重 10 000N｛1 020kgf｝がかかったときの最
大転動体荷重を求める．

　　e＝80　　　Dpw≒──（150＋190）＝170

　　──＝────＝0.941

　　Z＝32

表 1 よ り 2e/Dpw＝0.941に 対 す る JAは，JA＝
0.157であるから，式（ 7 ）を変形し

　Qmax＝──＝──────＝1 990（N）

　　　＝──────＝203｛kgf｝
となる．
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1
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Σ
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2
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Σ
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2
1
2ε
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2

1
2

2e
Dpw

2×80
170

10 000
32×0.157

1 020
32×0.157

Fa

Z JA

図 1

e：軸受中心から荷重点までの距離
Dpw：転動体のピッチ径

表 1 単式軸受の JR ，JA

ε
点　　接　　触 線　　接　　触

2e/Dpw

2M/Dpw Fa
JR JA

2e/Dpw

2M/Dpw Fa
JR JA

0
0.1
0.2

0.3
0.4
0.5

0.6
0.7
0.8

0.9
1.0
1.25

1.67
2.5
5.0
∞

1.0000
0.9663
0.9318

0.8964
0.8601
0.8225

0.7835
0.7427
0.6995

0.6529
0.6000
0.4338

0.3088
0.1850
0.0831
0

1/Z

0.1156
0.1590

0.1892
0.2117
0.2288

0.2416
0.2505
0.2559

0.2576
0.2546
0.2289

0.1871
0.1339
0.0711
0

1/Z

0.1196
0.1707

0.2110
0.2462
0.2782

0.3084
0.3374
0.3658

0.3945
0.4244
0.5044

0.6060
0.7240
0.8558
1.0000

1.0000
0.9613
0.9215

0.8805
0.8380
0.7939

0.7480
0.6999
0.6486

0.5920
0.5238
0.3598

0.2340
0.1372
0.0611
0

1/Z

0.1268
0.1737

0.2055
0.2286
0.2453

0.2568
0.2636
0.2658

0.2628
0.2523
0.2078

0.1589
0.1075
0.0544
0

1/Z

0.1319
0.1885

0.2334
0.2728
0.3090

0.3433
0.3766
0.4098

0.4439
0.4817
0.5775

0.6790
0.7837
0.8909
1.0000
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6.　荷重と変位
6.1　定位置予圧と定圧予圧

　荷重を受けたとき，軸受の変位をできるだけ少
なくするために，工作機械主軸とか，ハイポイド
ギヤピニオン軸などの軸受には，予圧を与えて軸
受の剛性の増大を図っている．
　軸受に予圧を与える方法には一般的に，間座な
どで寸法的に決める方法（定位置予圧，図 1 ）と，
ばね による方法（定圧予圧，図 2 ）とがある．

　予圧を与えた場合の剛性増加に対する効果は，
定位置予圧の場合，カタログなどにも示されてい
るように図 3 の予圧線図により表わされる．すな
わち，図 3 において予圧 Fa0 を与えておくことに
よって，外力 Fa（アキシアル荷重）に対するア
キシアル方向の変位は δ a で表わされる関係にな
る．定位置予圧の予圧線図は，対向させる 2 個の
軸受A，Bの変位曲線をもとにしてかかれる．
　これに対して，定圧予圧の予圧線図は，軸受B
の変位曲線の代りに予圧ばね の変位曲線（直線
になる）を，軸受Aの変位曲線と対向させてかく
ことによって作ることができる．

　図 4 に定圧予圧の予圧線図を示す．ばねの剛性
は，軸受の剛性に比べれば通常十分小さいので，
ばねの変位曲線はほぼ横軸に平行な直線となる．
したがって定圧予圧の剛性増加は，軸受単体に，
あらかじめ Fa0 の荷重を加えておいた場合の，単
体軸受の剛性増加とほぼ同じである．

　図 5 に 7212A について定圧予圧による剛性の
比較例を示す．
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図 1 　定位置予圧

図 2 　定圧予圧

図 3 　定位置予圧の予圧線図

図 5 　予圧方法による剛性の比較

図 4 　定圧予圧の予圧線図
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6.2　定位置予圧された軸受の荷重と
　　変位

　一群の同じ玉軸受又は円すいころ軸受を 2 個以
上並べて一組として機能させるときの軸受を組合
せ軸受という．組合せ軸受としてもっとも多く用
いられる軸受の形式は単列アンギュラ玉軸受で，
主として工作機械の主軸のように荷重を受けたと
きの軸受の変位をできるだけ少なくしたい要求が
ある場合に使用される．
　 2 列組合せの場合には背面組合せ，正面組合せ，
及び並列組合せの 3 とおりがあり，それぞれ組合
せ記号DB，DF，DTで表される（図 1 ）．

　DB 及び DF 組合せは，両方向のアキシアル荷
重を受けることができる．DB 組合せは DF 組合
せと比較して作用点距離が大きいので，モーメン
ト荷重が作用する用途に適しており，多く使用さ
れる．
　DT 組合せは，一方向のアキシアル荷重しか受
けられないが， 2 個の軸受にアキシアル荷重を等
しく分担させることができるので，一方向の荷重
が大きい場合に用いられる．
　DB 及び DF 組合せ軸受では，あらかじめ予圧・
調整された組合せ軸受の予圧水準の中から適当に
選ぶことにより，内輪・外輪のラジアル及びアキ
シアル方向の変位を必要限度内に小さくすること
ができる．
　なお，DT 組合せ軸受だけでは予圧することは
できない．

　予圧の大きさは，図 3 〜図 5 に示す軸受間の
すきま δ a0 を変えることにより調整でき，標準的
には，微予圧（EL），軽予圧（L），中予圧（M），
重予圧（H）と大きさが段階的に決められている．
従って，軸の振れや荷重による変位を極力抑えた
いところにDB，DF組合せ軸受が多く用いられて
いる．

　 3 列組合せの場合にも 3 とおりがあり，それぞ
れ組合せ記号 DBD，DFD，DTD で表わされる 

（図 2 ）．このほか，目的によっては， 4 列組合せ，
 5 列組合せがある．

　組合せ軸受は予圧を与えて用いることが多いが，
予圧荷重の大きさは，回転による軸受温度上昇，
起動トルク，回転トルク，騒音，更に軸受寿命に
も影響を及ぼすので，必要以上に予圧を大きくす
ることは避け，適切な予圧を与えるようにしなけ
ればならない．
　単列アンギュラ玉軸受にアキシアル荷重 Fa が
かかった場合のアキシアル変位量 δ a は，一般に
次式によって求められる．

　　δ a＝c Fa
2 /3…………………………………（ 1 ）

ここで　　c：個々の軸受の形式寸法によって決
　　　　　　 まる定数

図 3 に 2 列 DB 組合せ，図 4 及び図 5 に 3 列 DBD
組合せの予圧線図を示す．
　図 3 の組合せ軸受の内輪を，アキシアル方向に
締め付けると，A側・B側軸受は，それぞれ δ a0A，
δ a0B だけ変位して，内輪間のすきま δ a0 がなくな
る．この状態で予圧 Fa0 が与えられたことになる．
この予圧された軸受に，外からアキシアル荷重 
Fa がA側にかかると，A側は更にアキシアル方向
に δ a1 だけ変位し，B側は同じ量だけ変位が減少
して，A側・B側軸受の変位はそれぞれ δ aA＝δ a0A

＋δ a1，δ aB＝δ a0B＋δ a1 となる．すなわち A側にか
かっている力は，予圧を含めて（Fa0＋Fa−Fa′）
であり，B側には（Fa0−Fa′）がかかる．

荷重と変位
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図 1 　 2 列組合せ

図 2 　 3 列組合せ軸受

図 3 　 2 列　DB　組合せの予圧線図
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予圧する場合，A側には所定の寿命及び速度条件
に対して，アキシアル荷重（Fa0＋Fa−Fa′）に耐
えられる負荷容量が必要である．δ a0は6.3項の表
 3 〜表 7 に示されている．

　図 4 において外からアキシアル荷重 Fa 軸受AA

側にかかると，AA側，B側の軸受の変位，アキ
シアル荷重は，表 1 のようになる．

　図 5 において外からアキシアル荷重 Fa が軸受
A側にかかると，A側，BB側の軸受の変位，アキ
シアル荷重は，表 2 のようになる．

　予圧の大きさに対するアキシアル荷重とアキシ
アル変位量の関係を 7018C，7018Aの 2 列 DB

組合せ及び 3 列 DBD 組合せについて示すと，図 6 
〜図11のようになる．
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図 4 　3 列　DBD　組合せの予圧線図
　　　　　　　　　　　　（アキシアル荷重がAA側に加わる場合）

図 5 　3 列　DBD　組合せの予圧線図
　　　　　　（アキシアル荷重がA側に加わる場合）

表 1

方 向 変　位 アキシアル荷重

AA側 δa0A＋δa1 Fa0＋Fa−Fa′

　B側 δa0B−δa1 Fa0−Fa′

表 2

方 向 変　位 アキシアル荷重

　A側 δa0A＋δa1 Fa0＋Fa−Fa′

BB側 δa0B−δa1 Fa0−Fa′
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図 6

図 7

図 8

備考　図中荷重 — 変位曲線上に示した◦は，予圧が抜ける点を示し，アキシ
アル荷重がこれより大きくなると，反スラスト側の軸受は荷重を受け
なくなる．
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図 9

図10

図11

備考　図中荷重 — 変位曲線上に示した◦は，予圧が抜ける点を示し，アキシ
アル荷重がこれより大きくなると，反スラスト側の軸受は荷重を受け
なくなる．
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6.3　組合せアンギュラ玉軸受の平均
　　予圧荷重

　アンギュラ玉軸受は，研削盤，フライス盤，高
速旋盤などの主軸に広く使用されている．NSK
では，種々の用途に対して適当な予圧が自由に選
択できるように予圧量をEL予圧，L予圧，M予圧，
H予圧の 4 段階に分けている．これらの 4 段階の
予圧を，DB，DFなどの組合せ軸受に適用する場
合，そのアキシアルすきまをそれぞれ記号EL，L，
M，Hで表わしている．

　工作機械主軸に広く使用されている接触角 15°
及び 30°の組合せアンギュラ玉軸受の平均予圧
荷重及びアキシアルすきま（測定値）の平均値を
表 3 〜表 7 に示す．
　なお，アキシアルすきま測定の際の測定荷重は，
表 1 による．
　これらの予圧を与えるためのアキシアルすきま
は，工作機械主軸そのほかに用いられるJIS 5 級
以上の高精度組合せ軸受用として定められている
もので，軸と内輪，ハウジング穴と外輪のはめあ
いは，表 2 の目標値による．
　なお，ハウジング穴と外輪とのはめあいには，
軸受を固定側に使用する場合目標すきまの下限を，
自由側に使用する場合には上限をねらう．

　予圧量の選定の目安は，研削スピンドルやマシ
ニングセンタ主軸軸受などでは通常，L予圧又は
EL予圧が，剛性が必要な旋盤主軸用軸受ではM
予圧程度が一般的である．
　軸受の予圧荷重は，しまりばめの場合表 3 〜表 7 
に示された値より増大し，予圧荷重が過大になる
と軸受の温度上昇，焼付けなどの原因となるので，
はめあい には十分注意する必要がある．
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＊10mmはこの区分に含まれる．

表 1 アキシアルすきまの測定荷重

呼び軸受外径 D（mm） 測定荷重
（N）を超え 以下

　10＊

　50

120

200

50

120

200

―

24.5

49

98

196

表 2 はめあいの目標値
単位：μm

内径d 又は外径D
（mm） 軸と内輪 ハウジング穴と外輪

を超え 以下 目標しめしろ 目標すきま

―
18
30

50
80
120

150
180

18
30
50

80
120
150

180
250

0 〜 2
0 〜 2.5
0 〜 2.5

0 〜 3
0 〜 4
　―

　―
　―

　―
2 〜　6
2 〜　6

3 〜　8
3 〜　9
4 〜 12

4 〜 12
5 〜 15

備考　アキシアルすきま欄の数値は，測定値である．

表 3 軸受系列79Cの予圧荷重とアキシアルすきま の平均値

軸 受 の

呼び番号

EL予圧 L予圧 M予圧 H予圧

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

7900C
7901C
7902C

7903C
7904C
7905C

7906C
7907C
7908C

7909C
7910C
7911C

7912C
7913C
7914C

7915C
7916C
7917C

7918C
7919C
7920C

7
8.6

12

12
19
19

24
34
39

50
50
60

60
75

100

100
100
145

145
145
195

5
4
3

3
1
1

0
2
1

0
0

−1

−1
−2
−4

−4
−4
−6

−3
−3
−5

15
15
25

25
39
39

49
69
78

100
100
120

120
150
200

200
200
290

290
290
390

2
2
0

0
−3
−2

−3
−2
−3

−5
−4
−5

−5
−7

−10

−9
−9

−14

−9
−9

−13

29
39
49

59
78

100

100
150
200

200
250
290

290
340
490

490
490
640

740
780
880

−1
−3
−4

−5
−8
−9

−8
−9

−12

−11
−13
−15

−15
−16
−22

−21
−21
−25

−23
−24
−28

59
78

100

120
150
200

200
290
390

390
490
590

590
690
980

980
980

1 270

1 470
1 570
1 770

−6
−8

−11

−12
−15
−17

−16
−18
−22

−21
−24
−26

−25
−27
−36

−35
−34
−41

−39
−40
−46
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備考　アキシアルすきま欄の数値は，測定値である．

表 4 軸受系列70Cの予圧荷重とアキシアルすきま の平均値

軸 受 の

呼び番号

EL予圧 L予圧 M予圧 H予圧

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

7000C
7001C
7002C

7003C
7004C
7005C

7006C
7007C
7008C

7009C
7010C
7011C

7012C
7013C
7014C

7015C
7016C
7017C

7018C
7019C
7020C

12
12
14

14
24
29

39
60
60

75
75

100

100
125
145

145
195
195

245
270
270

3
3
3

2
0

−1

1
−1
−1

−3
−2
−4

−4
−6
−7

−7
−6
−6

−8
−9
−9

25
25
29

29
49
59

78
120
120

150
150
200

200
250
290

290
390
390

490
540
540

0
0

−1

−1
−4
−5

−3
−7
−6

−8
−8

−11

−10
−13
−14

−14
−14
−14

−18
−19
−18

49
59
69

69
120
150

200
250
290

340
390
490

540
540
740

780
930
980

1 180
1 180
1 270

−5
−6
−7

−7
−12
−14

−13
−16
−17

−19
−20
−24

−25
−24
−30

−31
−31
−32

−37
−36
−37

100
120
150

150
250
290

390
490
590

690
780
980

1 080
1 080
1 470

1 570
1 860
1 960

2 350
2 350
2 550

−12
−14
−16

−16
−22
−24

−24
−28
−30

−33
−34
−40

−42
−39
−48

−49
−52
−52

−60
−58
−60

備考　アキシアルすきま欄の数値は，測定値である．

表 5 軸受系列72Cの予圧荷重とアキシアルすきま の平均値

軸 受 の

呼び番号

EL予圧 L予圧 M予圧 H予圧

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

7200C
7201C
7202C

7203C
7204C
7205C

7206C
7207C
7208C

7209C
7210C
7211C

7212C
7213C
7214C

7215C
7216C
7217C

7218C
7219C
7220C

14
19
19

24
34
39

60
75

100

125
125
145

195
220
245

270
295
345

390
440
490

3
1
1

0
−2

1

−1
−3
−5

−7
−7
−8

−11
−12
−9

−10
−12
−14

−15
−18
−20

29
39
39

49
69
78

120
150
200

250
250
290

390
440
490

540
590
690

780
880
980

−1
−3
−3

−4
−7
−4

−7
−10
−13

−16
−15
−17

−22
−23
−20

−21
−24
−27

−29
−33
−36

69
100
100

150
200
200

290
390
490

540
590
780

930
1 080
1 180

1 230
1 370
1 670

1 860
2 060
2 350

−8
−12
−11

−16
−20
−14

−20
−25
−29

−30
−31
−38

−42
−44
−42

−42
−47
−53

−57
−63
−68

150
200
200

290
390
390

590
780
980

1 080
1 180
1 570

1 860
2 160
2 350

2 450
2 750
3 330

3 730
4 120
4 710

−18
−22
−21

−28
−33
−27

−35
−43
−47

−49
−50
−60

−67
−70
−69

−68
−76
−85

−90
−99

−107
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備考　アキシアルすきま欄の数値は，測定値である．

表 6 軸受系列70Aの予圧荷重とアキシアルすきま の平均値

軸 受 の

呼び番号

EL予圧 L予圧 M予圧 H予圧

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

7000A
7001A
7002A

7003A
7004A
7005A

7006A
7007A
7008A

7009A
7010A
7011A

7012A
7013A
7014A

7015A
7016A
7017A

7018A
7019A
7020A

25
25
25

25
25
25

50
50
50

50
50
50

50
50
50

50
100
100

100
100
100

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

100
110
110

120
130
140

190
210
220

230
250
250

250
270
270

280
760
780

780
810
840

−5
−5
−5

−5
−5
−5

−5
−5
−5

−5
−5
−5

−5
−5
−5

−5
−10
−10

−10
−10
−10

210
220
240

250
280
290

390
420
460

480
530
880

930
980

1 080

1 080
1 770
1 860

2 450
2 550
2 750

−10
−10
−10

−10
−10
−10

−10
−10
−10

−10
−10
−15

−15
−15
−15

−15
−20
−20

−25
−25
−25

330
360
390

420
470
510

640
700
760

1 180
1 270
1 270

1 370
1 470
2 060

2 160
3 040
3 240

3 920
4 120
4 310

−15
−15
−15

−15
−15
−15

−15
−15
−15

−20
−20
−20

−20
−20
−25

−25
−30
−30

−35
−35
−35

備考　アキシアルすきま欄の数値は，測定値である．

表 7 軸受系列72Aの予圧荷重とアキシアルすきま の平均値

軸 受 の

呼び番号

EL予圧 L予圧 M予圧 H予圧

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

予圧荷重

（N）

アキシアル
すきま　　

（μm）

7200A
7201A
7202A

7203A
7204A
7205A

7206A
7207A
7208A

7209A
7210A
7211A

7212A
7213A
7214A

7215A
7216A
7217A

7218A
7219A
7220A

25
25
25

25
25
50

50
50
50

50
50
50

50
50

100

100
100
100

100
360
370

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
0
0

0
−5
−5

100
110
110

120
260
350

380
400
440

450
480
490

510
550

1 080

1 080
1 080
1 180

1 670
1 670
1 670

−5
−5
−5

−5
−10
−10

−10
−10
−10

−10
−10
−10

−10
−10
−15

−15
−15
−15

−20
−20
−20

210
220
240

250
440
580

630
660
730

1 080
1 180
1 670

1 670
1 860
2 650

2 750
2 650
3 430

4 310
4 220
5 100

−10
−10
−10

−10
−15
−15

−15
−15
−15

−20
−20
−26

−25
−25
−30

−30
−30
−35

−40
−40
−45

―
360
390

410
650
840

910
1 270
1 470

1 860
2 060
2 650

2 750
3 040
3 920

4 220
4 020
5 790

5 980
6 670
7 650

―
−15
−15

−15
−20
−20

−20
−25
−25

−30
−30
−35

−35
−35
−40

−40
−40
−50

−50
−55
−60
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6.4　単列ラジアル玉軸受のアキシアル
　　変位

　接触角 α0 のラジアル玉軸受にアキシアル荷重
Fa が加わり，内輪がアキシアル方向に δ a 変位し
た場合，図 1 のように内輪の溝半径の中心 Oi も
δ a 移動し，Oi′ となり，接触角は α となる．
　このとき，転動体荷重 Q 方向の軌道溝及び転
動体の弾性変形量を δN とすると，図 1 より

（m0＋δN）2＝（m0・sinα0＋δ a）2＋（m0・cosα0）2

∴δN＝m0　　（sinα0＋──）2＋cos2α0−1　…（ 1 ）

また転動体荷重 Q と弾性変形量 δN の間には，
次の関係が成立する．

　　Q＝KN・δN
3/2………………………………（ 2 ）

ただし，KN：材料・寸法・形状により決まる定数

∴　ここで　m0＝　──＋──−1　Dw＝B・Dw

とおくと，式（ 1 ），（ 2 ）より

Q＝KN（B・Dw）3 /2 　　（sinα0＋h）2＋cos2α0−1 　　
3 /2

ただし，h＝──＝───

また，KN＝K・── とおくと

Q＝K・Dw
2　　（sinα0＋h）2＋cos2α0−1　

3 /2

…（ 3 ）

一方，軸受にかかるアキシアル荷重と転動体荷重
の関係は，図 2 より分かるように

　　Fa＝Z・Q・sinα…………………………（ 4 ）

と表わされる．また，図 1 より

　　（m0＋δN）sinα＝m0・sinα0＋δ a

　　∴　sinα＝───────＝────

式（ 1 ）を代入すると

sinα＝────────── ………………（ 5 ）

すなわち，軸受にかかるアキシアル荷重 Fa とア
キシアル方向変位 δ a の関係は，式（ 4 ）に式（ 3 ），

（ 5 ）を代入して，次のように求めることができ
る．

Fa＝K・Z・Dw
2・

　　　　（sinα0＋h）2＋cos2α0−1　
3 / 2

×（sinα0＋h）　　───────────────────
　　　　　　　（sinα0＋h）2＋cos2α0

………………………………………………（ 6 ）

ここで，K：軸受の材料・設計により決まる定数
　　　　Dw：玉の直径
　　　　Z：玉数
　　　　α0：初期接触角（単列深溝玉軸受の場合，
　　　　　4.6項（96ページ）の式（ 5 ）より求
　　　　　める．）
　しかし，実際のアキシアル変位は軸・ハウジング
の肉厚及び材質や軸受との はめあい によって異
なる．したがって，これら組立条件によってのアキ
シアル変位については，NSKにご相談ください．
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δ a

m0

re

Dw

ri

Dw(   　　        )

δ a

m0

δ a

B・Dw

Dw

B3 /2

m0・sinα0＋δ a

m0＋δN

sinα0＋

1＋──δN

m0

sinα0＋h
（sinα0＋h）2＋cos2α0

図 1

図 2
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
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

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　図 3 に単列深溝玉軸受 6210 及び 6310 につ
いて，初期接触角 α0＝0°，10°，15° の各々の場
合のアキシアル荷重とアキシアル方向変位の関係
を示す．初期接触角 α0 が大きいほど軸受のアキ
シアル方向剛性は大きくなり，6210 と 6310 の
同じアキシアル荷重に対するアキシアル変位量の
差が小さくなっている．また α0 は軸受の溝半径
とラジアルすきま とによって決まる．

　図 4 に 72系列の初期接触角 15°（C），30°（A），
40°（B）のアキシアル荷重とアキシアル方向変
位との関係を示す．
　アンギュラ玉軸受の場合，初期接触角が大きい
ので，系列 70 と 73 の軸受についても接触角と
内径番号が同じであれば 72系列とほとんど同じ
値である．
　アンギュラ玉軸受は回転精度を抑え，また外部
荷重に対する軸受の弾性変形量を少なくするため
に組合せ軸受として予圧を与えて用いられること
が多い．

　外部荷重に対する弾性変形量を必要限度以下に
抑えるため予圧量を決定するには荷重対変形の特
性を知る必要がある．荷重と変位の関係は式（ 6 ）
より分かるように Fa∝ δ a

3 /2 又は δ a∝ Fa
2 /3 と表

わすことができ，アキシアル方向変位量 δ a は，
アキシアル荷重 Fa の2/3乗に比例する．このア
キシアル荷重の指数が 1 より小さいことは，アキ
シアル荷重の増加に従ってアキシアル方向に変位
する割合が小さくなることを意味し（図 4 参照），
予圧を与えて変位を抑えるという目的の裏付けと
なっている．
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図 3 　深溝玉軸受のアキシアル荷重とアキシアル変位

図 4 　アンギュラ玉軸受のアキシアル荷重とアキシアル変位
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6.5　円すいころ軸受のアキシアル変位

　円すいころ軸受もアンギュラ玉軸受と同様に  
　2 個を一対に用いられるので，その取扱いもアン
ギュラ玉軸受と同様である．
　例えば，工作機械主軸用軸受や自動車のデフピ
ニオン軸受などの場合，軸の剛性を高めるために
予圧を与えて使用することがある．
　予圧を与えて軸受を使用する場合，アキシアル
荷重とアキシアル変位の関係を知ることは重要な
ことである．
　円すいころ軸受では軸受のみのアキシアル変位
として，Palmgrenの実験式（ 1 ）が，実測とほぼ
一致する．
　しかし，実際のアキシアル変位は軸・ハウジン
グの肉厚及び材質や軸受との はめあい によって
異なる．したがって，これら組立条件によっての
アキシアル変位については，NSKにご相談くだ
さい．

　δ a＝──────・─── （N）
……（ 1 ）

　　＝─────・───　　｛kgf｝

ここで，δ a：内輪・外輪のアキシアル変位量（mm）
　　　　α：接触角＝カップアングルの1/2（°）
　　　　　　（165ページ図 1 参照）
　　　　Q：転動体荷重（N）,｛kgf｝

　　　　 　Q＝───

　　　　Lwe：ころの有効長さ（mm）
　　　 　Fa：アキシアル荷重（N）,｛kgf｝
　　　 　Z：ころ数

式（ 1 ）は式（ 2 ）のように表わすことができる．

　δ a＝Ka・Fa
0 .9…………………………………（ 2 ）

ただし，
　　Ka＝───────── …………………（N）

　　　＝────────…………………｛kgf｝

ここで，Ka：軸受の内部設計により決まる定数
　円すいころ軸受におけるアキシアル荷重とアキ
シアル変位とをグラフにしたものが，図 1 である．

　円すいころ軸受では変位量は，アキシアル荷重
の0.9乗に比例するのに対し，玉軸受では2/3乗
に比例するので，変位を抑えるために予圧を与え
る効果は玉軸受のほうが大きい．
　円すいころ軸受の場合，むやみに大きな予圧を
与えると発熱，焼付き，寿命低下の原因となるの
で，特に注意が必要である．

荷重と変位

161
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図 1 　円すいころ軸受のアキシアル荷重とアキシアル変位
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図 1 　アンギュラ玉軸受（α＝15°）背面又は正面組合せの
　　　　　　　　　　　予圧荷重と起動トルク
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7.　起動トルクと回転トルク
7.1　アンギュラ玉軸受の予圧と起動
　　トルク

　アンギュラ玉軸受は，円すいころ軸受と同様に，
単体で用いることはなく， 2 個を対向させて使う
か， 2 個以上の組合せ軸受として使われる．
　背面組合せ軸受，正面組合せ軸受は，予圧によ
り軸受の剛性を調整することができ，その予圧に
は微予圧（EL），軽予圧（L），中予圧（M），重
予圧（H）の標準予圧がある．予圧を大きくすれ
ば，軸受の摩擦トルクも増える．
　アンギュラ玉軸受の起動トルクは，玉と内輪・
外輪の接触面におけるスピン摩擦によるトルクが
大部分を占める．
　スピンによる軸受の起動トルク M は，式（ 1 ）
のように表わされる．

　　M＝MsZsinα（mN・m）,｛kgf・mm｝……（ 1 ）

ここで，Ms：接触角α の軸を中心としたスピン
　　　　　　摩擦

　　　　　　 Ms＝── μs  Q  a  E（k）
（mN・m）,｛kgf・mm｝

　　 　　μs：接触面の滑り摩擦係数
　　　 　Q：転動体荷重（N）,｛kgf｝
　　 　　a：接触だ円の長半径（mm）

　　　E（k）：k＝　1−　──　

　　　　　　を母数とする第 2 種完全だ円積分
　　 　　b：接触だ円の短半径（mm）
　　 　　Z：玉の数
　　 　　α：接触角（°）

　接触角 15°のアンギュラ玉軸受の実験結果は，
式（ 1 ）で μs＝0.15 としたときの計算結果とよく
合う．図 1 に  70C  及び  72C系列 の軸受の摩擦
トルクの計算結果を示す．
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7.2　円すいころ軸受の予圧と起動トルク

　円すいころ軸受にアキシアル荷重 Fa がかかる
とき，ころ  に生じる力の釣合いは，式（ 1 ），（ 2 ）
及び（ 3 ）のように表わされる．

　　Qe＝────　……………………………（ 1 ）

　　Qi＝Qecos2 β ＝────Fa ……………（ 2 ）

　　Qf＝Qesin2 β ＝────Fa ……………（ 3 ）

ここで　Qe：外輪にかかる転動体荷重（N）,｛kgf｝
　　　　Qi：内輪にかかる転動体荷重（N）,｛kgf｝
　　　　Qf：内輪大つば にかかる転動体荷重
                  （N）,｛kgf｝
　　　　　　（Qf⊥Qi とする）
　　 　　Z：ころ数
　　　 　α：接触角＝カップアングルの1/2（°）
　　 　　β ：ころ円すい角の1/2（°）
　　　　Dw1：ころ最大径（mm）（図 1 ）
　　　 　e：ころ端面と つば との接触位置
　　　　　　（図 1 ）

　図 1 において，外輪に円周方向の力  F  を加え
て，ころ がその方向に転がるとき，ころ回転の
瞬間中心  A  に関する接触点  C  の起動トルクは，
e  μe  Qf である．
　したがって，摩擦トルクとの釣合いは

　Dw1F＝e  μeQf（mN・m）,｛kgf・mm｝……（ 4 ）

ここで　μe：ころ端面と内輪大つばとの摩擦係数

　軸受 1 個の起動トルク  M  は式（ 5 ）のように
表わされる．
　M＝F  Z  l

　　＝───────Fa（mN・m）,｛kgf・mm｝

………………………………………（ 5 ）

　　　　　 ──                 ──　　Dw1＝2 OB sin β ，l＝ OB sin α
であるから，式（ 5 ）へ代入することにより

　　M＝e μe cos β  Fa（mN・m）,｛kgf・mm｝
………………………………………（ 6 ）

　この起動トルク M は ころ端面と内輪大つば 
との滑り摩擦抵抗だけを考慮して求めたものであ
るが，円すいころ軸受では荷重の大きさがある程
度以上（予圧として云々する程度の大きさ）では，
ころ端面と内輪大つばとの間の滑り摩擦抵抗が軸
受の起動トルクにとって決定的であり，その他の
原因による起動トルクは無視し得るものと考えら
れる．式（ 5 ）において，e 及び β は軸受の設計上
決まる値であり，したがって，μe の値を仮定すれ 
ば起動トルクを計算することができる．
　μe や e の値は ばらつき なしには考えられず，
同一呼び番号の軸受でも，個々の軸受の起動トル
クは ばらつくものである．e の値として設計上の 
値を用いる場合，いくつかの実験例によれば，平
均的には μe＝0.20  として計算すると，軸受の起
動トルクの平均的な値を推定できる．
円すいころ軸受の各系列について計算した結果を， 
図 2 に示す．
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図 2 　円すいころ軸受のアキシアル荷重と起動トルク
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7.3　高速玉軸受の回転トルクの計算式

　ジェット潤滑されたアキシアル荷重下の高速玉
軸受の回転トルクの計算式を紹介する．この計算
式は，内径 10 〜 30mm のアンギュラ玉軸受の実
験結果によっているが，より大きい寸法の軸受に
対しても適用できる．
　回転トルク M は，式（ 1 ）のように荷重項 Ml 

と高速項 Mv の和として求められる．

　　M＝Ml＋Mv（mN・m）,｛kgf・mm｝………（ 1 ）

　荷重項 Ml は流体摩擦以外の速度に無関係な摩
擦項であり，実験により式（ 2 ）のように表わさ
れる．

Ml＝0.672×10−3Dpw
0.7Fa

1 .2（mN・m）
……（ 2 ）

　＝1.06×10−3Dpw
0.7Fa

1 .2｛kgf・mm｝

ここで　Dpw：転動体のピッチ径（mm）
　　　 　Fa：アキシアル荷重（N）,｛kgf｝

　速度項  Mv  は流体摩擦項であり，回転速度の影
響を受け，式（ 3 ）のように表わされる．

Mv＝3.47×10−10Dpw
3ni

1 .4ZB
aQb（mN・m）

　 ＝3.54×10−11Dpw
3n1 .4ZB

aQb｛kgf・mm｝
…………………………………………（ 3 ）

ここで　ni：内輪の回転速度（min−1）
　　　　ZB：外輪温度における油の絶対粘度
　　　　　　　　　　　（cp）
　　　　Q：給油量（kg/min）

　粘度及び給油量の影響する指数  a  と  b  は，回
転速度によって変化し，それぞれ式（ 4 ），（ 5 ）の
ように表わされる．

　　a＝24ni
−0.37………………………………（ 4 ）

　　b＝4×10−9ni
1 .6＋0.03 …………………（ 5 ）

　高速玉軸受の回転トルクの測定結果の一例を
図 1 に示す．また，この計算式による値と測定結
果の比較を図 2 に示す．なお，接触角が  30°を超
えるとスピン摩擦の影響が大きく，この計算式で
は回転トルクが多少小さめに計算される．

例　題
　 高 速 ア ン ギ ュ ラ 玉 軸 受 20BNT02（φ20× 
φ47×14）を次の条件で使用するときの回転ト
ルクを求める．
　　ni＝70 000min−1

　　Fa＝590N，｛60kgf｝
　　ジェット潤滑油の粘度  10cp

　　給油量　1.5kg/min

式（ 2 ）より
　Ml＝0.672×10−3Dpw

0.7Fa
1 .2

　　＝0.672×10−3×（33.5）0 .7×（590）1 .2

　　＝16.6（mN・m）
　Ml＝1.06×10−3×（33.5）0 .7×（60）1 .2

　　＝1.7｛kgf・mm｝

式（ 4 ）及び（ 5 ）より
　a＝24ni

−0.37

　　＝24×（70  000）−0.37＝0.39
　b＝4×10−9ni

1 .6＋0.03
　　＝4×10−9×（70  000）1 .6＋0.03＝0.26

式（ 3 ）より
　Mv＝3.47×10−10Dpw

3ni
1 .4ZB

aQb

　　 ＝3.47×10−10×（33.5）3×（70 000）1 .4×
　　（10）0 .39×（1.5）0 .26

　　＝216（mN・m）

　Mv＝3.54×10−11×（33.5）3×（70 000）1 .4

　   ×（10）0 .39×（1.5）0 .26

　　 ＝22.0｛kgf・mm｝

M＝Ml＋Mv＝16.6＋216＝232.6（mN・m）
M＝Ml＋Mv＝1.7＋22＝23.7｛kgf・mm｝
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図 1 　実測例

図 2 　実測値と計算値の比較
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7.4　円すいころ軸受の回転トルクの計
　  算式

　円すいころ軸受をアキシアル荷重下で使用する
場合の回転トルクの計算式をその主体である次の
二つの摩擦を基礎にして解析した．
（1） ころ と内輪・外輪軌道面の転がり抵抗（摩

擦）――弾性ヒステリシスと  EHL  の粘性
転がり抵抗――

（2） 内輪つば と ころ端面間の滑り摩擦
　円すいころ軸受にアキシアル荷重 Fa が加わる
と，力の釣合いにより，図 1 の力が ころ にかか 
る．

　　Qe≒Qi＝───　…………………………（ 1 ）

　　Qf＝────　……………………………（ 2 ）

ここで　Qe：外輪にかかる転動体荷重
　　　　Qi：内輪にかかる転動体荷重
　　　　Qf：内輪大つばにかかる転動体荷重
　　　　Z ：ころ数
　　　　 α ：接触角（カップアングルの1／2）
　　　　 β ：ころ円すい角の1／2

　一方，各部に働く摩擦力を考えるとき，単純
化のため ころ中央の直径 Dw を用いてモデル化す 
ると，図 2 のようになる．

ここで　  Mi，Me：転がり抵抗（モーメント）
          Fsi，Fse，Fsf：滑り摩擦
                 Ri，Re：内輪・外輪の軌道中央の半径
　　　　　　　e：ころ端面と  つば  との接触高さ

図 2 において，ころ の滑り摩擦力とモーメント
との釣合いを考えると，次式が得られる．

　Fse−Fsi＝Fsf…………………………………（ 3 ）

　Mi＋Me＝──Fse＋──Fsi＋　──−e　Fsf

……………………………………（ 4 ）

式（ 3 ）及び（ 4 ）を用いて外輪（内輪）にかかる
回転トルク M を求めると，ころ数 Z 倍して，
　　M＝Z（Re  Fse−Me）

　　　＝──（Re  Mi＋Ri Me）＋──Re  e  Fsf

　　　＝MR＋MS

となり，軌道面の摩擦 MR と つば部の摩擦  MS 

とに分離される．また，MR と MS はそれぞれ転 
がり摩擦と滑り摩擦でもある．
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図 1 　ころ　にかかる力

図 2 　摩擦発生箇所のモデル
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　円すいころ軸受の回転トルク M は，軌道面の
転がり摩擦 MR と つば面の滑り摩擦 MS とで表 
わされる．

M＝MR＋MS＝──（ReMi＋RiMe）

　＋──Re  e  Fsf ………………………………（ 5 ）

　つば面の滑り摩擦  MS

MSの中の Fsf は滑りによる接線力なので，動摩擦 
係数μを用い Fsf＝μQf と直す．更に，アキシアル
荷重 Fa に置き換えると，次式のようになる．

　　MS＝e  μ  cos β   Fa ……………………（ 6 ）

　これは起動トルクの式と同じ形であるが，μ は
一定でなく，回転条件や　なじみ　により減少する．
その意味では，式（ 6 ）は次式で表わせる．

　　MS＝e μ0 cos β  Fa f′（Λ ，t，σ）…………（ 7 ）

　ここで，μ0
〜〜 0.2 とし，f ′（Λ ，t，σ）は　なじみ　や

油膜形成によって減少する関数で，起動時には 1 
とする．

　軌道面の転がり摩擦  MR

　軌道部分の転がり抵抗は，そのほとんどが油の
粘性抵抗（EHL  転がり抵抗）である．式（ 5 ）中
のMi，Me がこれに相当し，理論式も存在するが実
験の結果修正を要し，補正項を付け次式を導いた．

Mi，e＝　　f（w）　───────　────

　　　　 （G・U）0 .658W 0 .0126R2Lwe　
i,e

………（ 8 ）

f（w）＝　───────　
0 .3

……………（ 9 ）

したがって，MR  は式（ 8 ），（ 9 ）を用いて

　　MR＝──（Re Mi＋Ri Me）

から求まる．

　軸受の回転トルク  M
　上記により，円すいころ軸受の回転トルク M
は，式（10）のように表わせる．

M＝──（Re Mi＋Ri Me）＋e μ0 cosβ  Fa f′（Λ ，t，σ）

……………………………………（10）

　図 3 ，図 4 のように，式（10）による値と実測
値とはかなりよく一致し，精度の高い回転トルク
の見積りが可能となった．必要に応じ，NSKに
ご相談ください．

〔記号の説明〕
G，W，U：EHL無次元量
　　　L：熱負荷係数
　　 α0：潤滑油粘度の圧力係数
　 　R：等価半径
　　　k：定数
   　　E′：等価弾性係数
　　 α：接触角＝カップアングルの1/2
　Ri，Re：内輪外輪軌道半径（中央）
　　 β ：ころ円すい角の1/2
　　i，e：それぞれ内輪・外輪を示す．
　　Lwe：ころの有効長さ
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図 3 　理論値と実測値との比較

図 4 　粘度変化と回転トルク
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8.　軸受の形式と許容アキシアル荷重
8.1　ラジアル玉軸受の接触角の変化と
　　許容アキシアル荷重

8.1.1　アキシアル荷重による接触角の変化
　ラジアル玉軸受にアキシアル荷重がかかると，
転動体と軌道とに弾性変形を生じて接触角が増大
し，接触幅も広くなる．発熱，焼付きなどが生じ
たときに，軸受を分解し走行跡を観察して，その
使用中の接触角の変化を調べて異常なアキシアル
荷重がかかっていなかったかどうかを推定するこ
とができる．
　軸受にかかるアキシアル荷重　Fa

　と転動体荷重
Q，荷重がかかったときの接触角　α　の間には，
次の関係がある（6.4項（156ページ）の式（ 3 ），

（ 4 ）及び式（ 5 ）を参照）．

Fa＝Z　Q sinα
＝K　Z　Dw

2｛  （sinα0＋h）2＋cos2α0−1｝3 /2・sinα
………………………………………（ 1 ）

α＝sin−1───────────　…………（ 2 ）

ただし　h＝──＝─────

すなわち，式（ 2 ）において　δ a
　を変化させて，軌

道面を観察して得られた接触角に相当する　α　を
求め，その　δa，α　を式（ 1 ）に入れて軸受にかか
ったアキシアル荷重　Fa

　を推定することができる．
　しかし，この場合，軸受の設計諸元が分からな
いと求められないので，アキシアル荷重から，接
触角　α　を近似的に求められるようにした．
　基本静定格荷重　C0r

　は，単列ラジアル玉軸受
の場合，式（ 3 ）で表わされる．

　　C0r＝f0
　Z　Dw

2　cosα0　……………………（ 3 ）

ただし　  f0：軸受各部の形状及び適用する応力
　　　　　 　水準によって定まる係数

式（ 1 ），（ 3 ）より，式（ 4 ）が求められる．

──　Fa＝A　Fa

　＝K｛　（sinα0＋h）2＋cos2α0−1｝3 /2───

………………………………………（ 4 ）

　　　　K：軸受の材料・設計により決まる定数

　すなわち，h　を仮定し式（ 2 ）より　α　を求め，そ
の　h　と　α　を式（ 4 ）に代入することにより，A　Fa

が求められる．
　この関係を利用して，アンギュラ玉軸受の内径
番号ごとに　A　の値を表 1 に示し，図 1 に　A　Fa と
 α　の関係を示す．

例　題 1 
　アンギュラ玉軸受　7215C　に純アキシアル荷
重　Fa＝35.0　kN（基本静定格荷重の50％）がか
かったときの接触角の変化を算出してみる．

　表 1 より　A＝0.212　が求められ，図 1 より
A　Fa＝0.212×35.0＝7.42，α≒26°が得られる．
　初期接触角　15°であったものがアキシアル荷
重がかかったことにより　26°に変化したことに
なる．
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図 1 　アンギュラ玉軸受のアキシアル荷重による接触角の変化

表 1 アンギュラ玉軸受における定数 A の値
単位：kN−1

軸 受 の
内径番号

軸　受　系　列　70 軸　受　系　列　72 軸　受　系　列　73

15° 30° 40° 15° 30° 40° 15° 30° 40°

05
06
07

08
09
10

11
12
13

14
15
16

17
18
19
20

1.97
1.45
1.10

0.966
0.799
0.715

0.540
0.512
0.463

0.365
0.348
0.284

0.271
0.228
0.217
0.207

2.05
1.51
1.15

1.02
0.842
0.757

0.571
0.542
0.493

0.388
0.370
0.302

0.288
0.242
0.242
0.231

2.31
1.83
1.38

1.22
1.01
0.901

0.681
0.645
0.584

0.460
 ―

0.358

0.341
0.287
0.273
0.261

1.26
0.878
0.699

0.562
0.494
0.458

0.362
0.293
0.248

0.226
0.212
0.190

0.162
0.140
0.130
0.115

1.41
0.979
0.719

0.582
0.511
0.477

0.377
0.305
0.260

0.237
0.237
0.199

0.169
0.146
0.136
0.119

1.59
1.11
0.813

0.658
0.578
0.540

0.426
0.345
0.294

0.268
0.268
0.225

0.192
0.165
0.153
0.134

0.838
0.642
0.517

0.414
0.309
0.259

0.221
0.191
0.166

0.146
0.129
0.115

0.103
0.0934
0.0847
0.0647

0.850
0.651
0.528

0.423
0.316
0.265

0.226
0.195
0.170

0.149
0.132
0.118

0.106
0.0955
0.0866
0.0722

0.961
0.736
0.597

0.478
0.357
0.300

0.255
0.220
0.192

0.169
0.149
0.133

0.120
0.108
0.0979
0.0816
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　同様に深溝玉軸受についてはそれらの値を，
表 2 及び図 2 に示す．

例　題 2 
　深溝玉軸受　6215　に純アキシアル荷重　Fa＝
24.75　kN（基本静定格荷重の　50％）がかか
ったときの接触角の変化を算出してみる．ただ
し，ラジアル内部すきま は普通すきま の中央値

（0.020mm）として計算する．

　4.6項（99ページ図 3 ）より初期接触角　10°が
得られる．また，表 2 より　A＝0.303　が求められ，
図 2 より　A Fa＝0.303×24.75≒7.5，α≒24°が
得られる．
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図 2 　深溝玉軸受のアキシアル荷重による接触角の変化

表 2 深溝玉軸受における定数 A の値
単位：kN−1

軸 受 の
内径番号

軸　　受　　系　　列　　62

0° 5° 10° 15° 20°

05
06
07

08
09
10

11
12
13

14
15
16

17
18
19
20

1.76
1.22
0.900

0.784
0.705
0.620

0.490
0.397
0.360

0.328
0.298
0.276

0.235
0.202
0.176
0.155

1.77
1.23
0.903

0.787
0.708
0.622

0.492
0.398
0.361

0.329
0.299
0.277

0.236
0.203
0.177
0.156

1.79
1.24
0.914

0.796
0.716
0.630

0.497
0.403
0.365

0.333
0.303
0.280

0.238
0.206
0.179
0.157

1.83
1.27
0.932

0.811
0.730
0.642

0.507
0.411
0.373

0.340
0.309
0.285

0.243
0.210
0.183
0.160

1.88
1.30
0.958

0.834
0.751
0.660

0.521
0.422
0.383

0.349
0.317
0.293

0.250
0.215
0.188
0.165
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8.1.2　深溝玉軸受の許容アキシアル荷重
　ここで言う許容アキシアル荷重とは，ラジアル
軸受にアキシアル荷重がかかると接触角が変化
し，玉と軌道との接触部に生じる接触だ円が，軌
道溝の肩に乗り上げる限界の荷重を指し，基本静
定格荷重　C0r

　から静アキシアル荷重係数　Y0
　を

利用して求めた静等価荷重　P0
　の限界値とは異な

る．また，軸受にかかるアキシアル荷重が　P0
　の

限界値以下でも接触だ円が溝の肩をこえることが
あるので注意を要する．

　ラジアル玉軸受の許容アキシアル荷重　Fa
　

max

は，次のように求めることができる．
　8.1.1項の式（ 1 ）の右辺と式（ 2 ）より　Fa

　対
する接触角　α　が求められ，Q　は

　　Q＝────

より求められる．
　また，図 1 の　θ　は5.4項　式（ 2 ）より，次のよ
うに求められる．

　　2a＝A2 μ　──　

　　∴　θ≒──

したがって，許容アキシアル荷重は

　　 γ ≧ α ＋ θ

となる最大のアキシアル荷重を求めればよい．し
かしながら，この計算では軸受の内部諸元がわか
らないと，許容アキシアル荷重が求められないの
で，図 2 に深溝ラジアル玉軸受の許容アキシアル
荷重を求めた結果を示す．

軸受の形式と許容アキシアル荷重
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Fa

Z　sinα

Q
Σr(     )1 /3

a
r

Q

a

r
θ

α

γ

図 1 　

図 2 　深溝玉軸受の許容アキシアル荷重



8.2　円筒ころ軸受の許容アキシアル
　　荷重

　円筒ころ軸受で内輪，外輪ともに　つば　又は
つば輪をもつ形式の軸受は，ラジアル荷重と同時
にある程度のアキシアル荷重を受けることができ
る．
　その許容アキシアル荷重は，ころ端面と　つば面
との滑りによる発熱，焼付きなどによって制約さ
れる．
　直径系列 3 の軸受にグリース潤滑又は油潤滑で，
連続的に負荷させたときの許容アキシアル荷重を
図 1 に示す．

グリース潤滑の場合（実験式）

CA＝9.8 f　──────−0.023×（k・d）2.5 （N）

　＝ f　 ──────−0.023×（k・d）2.5 ｛kgf｝

………………………………………（ 1 ）

油潤滑の場合（実験式）

………………………………………（ 2 ）

ここで　CA：許容アキシアル荷重（N）,｛kgf｝
　　　　　d：呼び軸受内径（mm）
　　　 　n：軸受の回転速度（min−1）
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　なお，円筒ころ軸受に安定した耐アキシアル荷
重能力を発揮させるためには，軸受及び軸受周り
に次のような配慮が必要である．

 ○ アキシアル荷重を負荷させるときには，必ずラ
ジアル荷重が負荷されていること．

 ○ ころ端面と　つば面との間に，潤滑剤が十分行
きわたるようにすること．

 ○ 極圧性の高い潤滑剤を使用すること．
 ○ 慣らし運転を十分に行なうこと．
 ○ 軸受の取付精度を良くすること．
 ○ 必要以上にラジアルすきま　を大きく採らない

こと．

　また，軸受の回転速度が極めて低い場合，許容
回転数の50％を超えるような場合，又は内径
200mm　を超えるような大型円筒ころ軸受の場
合は，潤滑，冷却などについて個々に十分な検討
が必要である．このような場合は　NSK　にご相
談ください．

軸受の形式と許容アキシアル荷重
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900（k・d）2

n＋1 500

900（k・d）2

n＋1 500

CA＝9.8 f 　──────−0.000135×（k・d）3.4（N）

　＝ f 　──────−0.000135×（k・d）3.4｛kgf｝

490（k・d）2

n＋1 000

490（k・d）2

n＋1 000

図 1 　円筒ころ軸受の　許容アキシアル荷重

f：負荷係数

区　　　　　分 f の値

連続負荷のとき
間欠負荷のとき
短時間負荷のとき

1
2
3

k：寸法係数

区　　　　　分 k の値

軸受の直径系列 2
軸受の直径系列 3
軸受の直径系列 4

0.75
1
1.2
































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　ここに一例として，減速機用自動調心ころ軸受
の給油量の計算例を示す．
　　　軸　　受　22324 CAM E4 C3
　　　　　　　　d＝120mm

　　　　　　　　μ＝0.0028
　　　回転速度　n＝1 800min−1

　　　軸受荷重　F＝73 500N，｛7 500 kgf｝
　　　温 度 差　T2−T1＝20°Cと仮定

Q≒──────×120×0.0028×1 800

　　×73 500≒4.2

　以上から，約4 l/minの給油量となる．この値を
目安に，給油・排油口径の制限などを考慮して，
適量を決定する．
  なお，排油管，排油口径は，油がハウジング内
に留り過ぎないように十分に大きくする必要があ
る．

  軸受内径が，200mmを超えるような大形の軸
受で，重荷重を受ける場合には，式（1）による油
量は，多めに算出されるので，実用的にはその値
を2/3 〜 1/2にするとよい．

0.19×10−5

T2−T1

1.85×10−5

T2−T1

0.19×10−5
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9.1　強制循環給油法における給油量

　転がり軸受を高速で用いる場合，軸受自体の転
がり摩擦及び潤滑剤の　かくはん　により発熱し，
かなり温度が上昇する．
　それらの発生熱を積極的に搬出することは，軸
受の過熱を防ぎ，十分な潤滑油膜を確保し，高速
での軸受の安定した継続運転を可能にする．
　熱の搬出方法にはいろいろあるが，潤滑油を軸
受内に多量に供給循環させて直接軸受から熱を奪
う方法が効果的である．この方法を強制循環給油
法と呼んでいる．
　この場合，給油量をどの程度にするかは，その
機械・装置の許容温度，放熱効果，あるいは油の
かくはんによる発熱などにも関係するため，実績
を基に決めることが多い．

　軸受の強制循環給油量の目安を算出する経験式
を，次に示す．

　　Q＝─────── d μ  n F （N）
…（1）

　　　＝─────── d μ  n F｛kgf｝

ここで，Q：給油量（l/min）
       　  T1：給油口の油温（°C）
       　  T2：排油口の油温（°C）
　　　 　d：軸受内径（mm）
　　　　μ：軸受形式によって決まる概略の
　　　　　　動摩擦係数（表 1 ）
　　　 　n：軸受の回転速度（min−1）
　　　 　F：軸受にかかる荷重（N），｛kgf｝

  強制循環給油法を採用している装置には，大形
の産業機械，例えば製紙機械やプレス機械，製鉄
機械，各種減速機などがあり，それら機械には大
形の軸受が多く用いられている．

表 1 動摩擦係数の概略値

軸　受　形　式 μの概略値

深溝玉軸受
アンギュラ玉軸受
自動調心玉軸受
スラスト玉軸受

円筒ころ軸受
円すいころ軸受
自動調心ころ軸受

保持器付き針状ころ軸受
総ころ形針状ころ軸受
スラスト自動調心ころ軸受

0.0013
0.0015
0.0010
0.0011

0.0010
0.0022
0.0028

0.0015
0.0025
0.0028






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9.2　工作機械主軸用軸受のグリース
　　封入量

　マシニングセンターやNC旋盤に代表されるよ
うに，最近の工作機械では，加工能率を上げ，か
つ加工面の精度を良くするために主軸回転速度を
早くする傾向が強い．それに伴って加工精度に悪
影響を及ぼす主軸温度上昇が問題になる．
　また，特に内径150mm以下の主軸用軸受には，
グリース潤滑が採用されることが一般的になって
きている．
　グリース潤滑の場合，軸受に封入されるグリー
ス量が多いと，特にグリース封入直後の初期運転
中に異常発熱を生じ，結果としてグリースを劣化
させるおそれがある．それを避けるためには十分
に時間をかけて，慎重に慣らし運転を行う必要が
ある．
　NSKでは過去の経験から、精密軸受の標準的な
封入量として以下を推奨している。
　高速主軸用アンギュラ玉軸受
　　　　　　　…空間容積の15 ～ 30％
　高速主軸用円筒ころ軸受
　　　　　　　………空間容積の10 ～ 15%

封入量が多いとグリース寿命は延びるが、慣らし
運転に必要な時間が長くなる、昇温が大きくなる
というデメリットもあるため、使用条件に合わせ
て適切に設定する必要がある。
　また内径30mm以下の小さな軸受については
15％ではグリースの絶対量が非常に少なくなるた
め、信頼性確保の観点から20％程度とするのがよ
い。

　表 1 に、アンギュラ玉軸受の空間容積料の15%、
円筒ころ軸受の空間容積の10%相当のグリース封
入量を示す。
　アンギュラ玉軸受のグリース封入量を、空間容積
の20%とする場合は表1の1.3倍、空間容積の30％
とする場合は表 1 の２倍としてください。

　なお、高速軸受に封入するグリースとしては、

合成油（ジエステル、ジエステル＋鉱油）ベース

のちょうど番号2号～ 3号グリースが適している。

グリース寿命は、使用温度に大きく影響を受ける

ため、雰囲気温度を含む軸受の温度を低く抑える

ことがグリースの長寿命につながる。

備考	 1．グリース封入量を体積に換算する場合には上記封入量に比重0.93を除してください。 
2．内径280mmを超えるサイズにつきましては、NSKへご相談ください。

表 1 工作機械主軸用軸受の推奨グリース封入量
単位：g/ 軸受

内径番号
呼び 

軸受内径 
(mm)

アンギュラ玉軸受：軸受空間容積の15％ 円筒ころ軸受：軸受空間容積の10％

79系列
BNR19
BER19
BSR19

70系列
BNRD10
BERD10

72系列

BSR10
BNR10
BER10
BAR10
BTR10

TAC29F 
TAC29D

TAC20F 
TAC20D

NN49系列
NNU49系列 NN39系列 NN30系列 N10系列

5 5 － － 0.02 － － － － － － －
6 6 － 0.04 0.07 0.03 － － － － － －
7 7 － 0.07 － 0.04 － － － － － －
8 8 － 0.11 0.09 0.09 － － － － － －

00 10 0.05 0.12 0.14 0.10 － － － － － －
01 12 0.06 0.13 0.22 0.11 － － － － － －
02 15 0.11 0.17 0.27 0.17 － － － － － －
03 17 0.12 0.22 0.38 0.22 － － － － － －
04 20 0.21 0.41 0.63 0.41 － － － － － －
05 25 0.25 0.48 0.79 0.50 － － － － 0.3 －
06 30 0.29 0.64 1.2 0.53 － － － － 0.6 0.4
07 35 0.44 0.91 1.6 0.72 － － － － 0.7 0.5
08 40 0.70 1.1 2.0 0.85 － － － － 0.9 0.6
09 45 0.77 1.4 2.5 1.1 － － － － 1.2 0.9
10 50 0.84 1.5 2.8 1.1 － 1.6 － － 1.3 1.0
11 55 1.1 2.2 3.7 1.6 － 2.2 － － 1.8 1.3
12 60 1.1 2.4 4.5 1.7 － 2.3 － － 2.0 1.4
13 65 1.2 2.5 5.3 1.8 － 2.5 － － 2.0 1.5
14 70 2.0 3.4 6.0 2.6 － 3.7 － － 3.0 2.2
15 75 2.1 3.4 6.5 2.7 － 3.9 － － 3.3 2.4
16 80 2.3 4.7 8.1 3.6 － 4.9 － － 4.4 3.3
17 85 3.3 4.9 10 3.8 － 5.1 － － 4.5 3.4
18 90 3.4 6.2 12 5.1 － 7.1 － － 6.0 4.2
19 95 3.3 6.4 15 5.3 － 7.4 － － 6.2 4.3
20 100 4.6 6.7 18 5.7 4.9 7.7 5.0 4.2 6.3 4.5
21 105 4.8 8.4 21 7.1 － 9.3 5.2 － 8.7 5.4
22 110 4.9 11 25 8.5 5.3 11 5.4 4.4 10 6.9
24 120 7.3 11 29 9.1 7.0 12 7.8 6.1 12 7.8
26 130 8.4 17 32 14 8.9 18 11 7.9 17 12
28 140 9.2 19 39 16 － 41 11 8.7 18 13
30 150 13 23 49 20 30 51 18 13 22 15
32 160 16 29 － 25 34 62 18 14 27 20
34 170 16 40 － 30 36 79 19 14 35 25
36 180 24 49 － 42 50 108 26 22 48 33
38 190 26 50 － 47 47 118 28 22 50 35
40 200 35 66 － 57 74 145 41 32 65 43
44 220 39 87 － 66 77 184 45 35 88 59
48 240 41 96 － 71 89 199 48 38 92 63
52 260 72 142 － 103 147 278 82 65 130 94
56 280 75 151 － － 158 － 89 69 146 100
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9.3　深溝玉軸受の空間容積とグリース
　　封入量

　転がり軸受のグリース潤滑は，軸受周辺の構造
を簡素化でき，グリースの品質向上に伴って，ま
すます広く採用されるようになってきた．
　グリース潤滑の採用に当たって重要なことは，
使用条件に適したグリースの選定であるが，軸受
及びハウジング内部に充てんする量も，軸受の温
度上昇，トルクなどに大きく影響するので注意が
必要である．

　軸受内部空間及びハウジング内へ充てんするグ
リース量は，ハウジングの構造，空間容積，グリ
ース銘柄，雰囲気などによって異なるが，一般的
な目安は以下のとおりである．
  まず，軸受内部には十分にグリースを詰める．
このとき，保持器案内面などにもグリースを押し
込むことが必要である．次に，ハウジング内部の
軸及び軸受を除いた空間容積に対して，軸受の回
転速度がカタログに示されている許容回転数の
　　50％以下のとき      1/2 〜 2/3 
　　50％以上のとき      1/3 〜 1/2 
程度の量を充てんする．

　用途によっては，トルクの低減，発熱の防止な
どを考慮し，封入量を更に少なくすることもあり，
また極低速の場合，防じん，防水などの面からフ
ルパックに近い状態で使用することもある．
　したがって，適正封入量を決めるには，ハウジ
ング及び個々の軸受の空間容積を正しく知る必要
がある．そのために参考として，開放形深溝玉軸
受について，その空間容積を表 1 に示す．
　なお，開放形深溝玉軸受の空間容積は，内輪と
外輪の間にできる空間から，玉と保持器の体積を
差し引いた容積である．

外輪

玉

保持器

内輪

表 1 開放形深溝玉軸受の空間容積
単位：cm3

軸 受 の
内径番号

軸受の空間容積
軸 受 の
内径番号

軸受の空間容積

軸　受　系　列 軸　受　系　列

60 62 63 60 62 63

00
01
02

03
04
05

06
07
08

09
10
11

12
13

1.2
1.2
1.6

2.0
4.0
4.6

6.5
9.2

11

14
15
22

23
24

1.5
2.1
2.7

3.7
6.0
7.7

11
15
20

23
28
34

45
54

2.9
3.5
4.8

6.4
7.9

12

19
25
35

49
64
79

98
122

14
15
16

17
18
19

20
21
22

24
26
28

30
32

34
35
47

48
63
66

68
88

114

122
172
180

220
285

61
67
84

104
127
155

184
216
254

310
355
415

485
545

148
180
213

253
297
345

425
475
555

675
830

1 030

1 140
1 410

備考　上表は，鋼板打抜き保持器を用いた軸受の空間容積である．高力黄銅もみ抜き保持器を用いた軸受の空間容
　　　積は，上表のおよそ50 〜 60％である．
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9.4　アンギュラ玉軸受の空間容積

　アンギュラ玉軸受は，工作機械のスピンドル，
たて形ポンプモータ，ウォーム減速機など種々の
用途に使われる．
　その多くはグリース潤滑で用いられるが，グリ
ース潤滑の場合には，軸受の温度上昇や耐久性能
がグリースの充てん量に影響されることがある．
したがって，軸受性能を十分に発揮させるには，
使用条件に合ったグリースを適量封入することが
肝要である．このためには，使用する軸受の空間
容積を知っておく必要がある．

　アンギュラ玉軸受には，軸受系列，接触角又は
保持器形式などの組合せにより多くの種類がある
が，そのなかでもより多く使われている軸受の空
間容積を次に示す．

　表 1 は一般的な用途の打抜き保持器付き軸受，
表 2 は高力黄銅のもみ抜き保持器付き軸受の空間
容積である．

　各表の接触角記号A，B及びCは，それぞれ軸
受の呼び接触角が30°，40°及び15°であることを
表わす．

表 1 アンギュラ玉軸受の空間容積－その 1
　　　　　　（打抜き保持器付き）

単位：cm3

軸 受 の
内径番号

軸 受 の 空 間 容 積

軸受系列－接触角記号

72 A 72 B 73 A 73 B

00
01
02

03
04
05

06
07
08

09
10

1.5
2.1
2.8

3.7
6.2
7.8

12
16
20

25
28

1.4
2.0
2.7

3.6
5.9
7.4

11
15
19

24
27

2.9
3.7
4.8

6.2
8.4

13

20
26
36

48
63

2.8
3.5
4.6

5.9
8.0

12

19
24
34

45
60

表 2 アンギュラ玉軸受の空間容積－その 2
　　　　　　　　　　　　　　　　（高力黄銅もみ抜き保持器付き）

単位：cm3

軸 受 の
内径番号

軸 受 の 空 間 容 積

軸受系列－接触角記号

70 C
72 A
72 C 72 B

73 A
73 C 73 B

00
01
02

03
04
05

06
07
08

09
10
11

12
13
14

15
16
17

18
19
20

0.9
0.9
1.2

1.6
3.0
3.5

4.3
6.5
8.3

10
11
16

17
18
24

24
34
37

44
44
47

1.0
1.6
1.9

2.7
4.7
6.0

8.5
12
14

18
20
26

33
38
43

47
58
71

88
105
127

1.0
1.6
1.9

2.7
4.2
5.3

8.1
11
14

17
20
25

31
37
42

45
57
70

85
105
127

2.2
2.5
3.4

4.6
6.1
9.2

14
18
25

34
45
57

71
87

107

129
152
179

207
261
282

2.1
2.5
3.3

4.4
5.9
9.0

13
17
24

33
44
55

69
83

103

123
146
172

201
244
278
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9.5　円筒ころ軸受の空間容積

　円筒ころ軸受に対しても，ハウジング周りの構
造が簡素化でき，保守が容易となるグリース潤滑
が採用されることが多い．グリース潤滑に当って
は，軸受それぞれの使用条件に応じたグリース銘
柄を選ぶとともに，ハウジングを含めてその封入
量，封入位置などに注意する必要がある．

　円筒ころ軸受は，その構造上，内輪又は外輪の
つば　又は つば輪の有無，位置によってNU形，
NJ形，N形，NF形，NH形，NUP形などに分類でき，
同じ寸法系列の軸受であっても空間容積が異なっ
ている．また，使用されている保持器の形式すな
わち，打抜き保持器付きか高力黄銅などのもみ抜
き保持器付きかによっても異なる．

　ここでは，グリース封入量を決めるための参考
として，円筒ころ軸受の中で最も多く使用されて
いるNU形軸受の空間容積を，表 1 及び表 2 に示
す．
　また，NU形以外の形式については，NU形との
空間容積比から求めることができる．表 3 に円筒
ころ軸受の各形式について，概略の空間容積比を
示す．

　例えば，打抜き保持器付きNJ310の空間容積を
求める場合，表 1 のNU310の空間容積52cm3に，
表 3 のNJ形の容積比0.90を乗じれば，おおよそ
の空間容積47cm3が算出できる．

表 1 NU形円筒ころ軸受の空間容積－その 1
　　　　　　（打抜き保持器付き）

単位：cm3

軸 受 の
内径番号

軸　受　の　空　間　容　積

軸　　受　　系　　列

NU2 NU3 NU22 NU23

05
06
07

08
09
10

11
12
13

14
15
16

17
18
19
20

6.6
9.6

14

18
20
23

30
37
44

51
58
71

85
103
132
151

11
17
22

31
42
52

68
85

107

124
155
177

210
244
283
335

7.8
12
18

22
23
26

35
45
57

62
70
85

104
134
164
200

16
24
35

44
62
80

102
130
156

179
226
260

300
365
415
540

NU形 NJ形 N形 NF形

1 0.90 1.05 0.95

表 3 円筒ころ軸各形式の空間容積比

表 2 NU形円筒ころ軸受の空間容積－その 2
　　　　　　（高力黄銅もみ抜き保持器付き）

単位：cm3

軸 受 の
内径番号

軸　受　の　空　間　容　積

軸　　受　　系　　列

NU2 NU3 NU22 NU23

05
06
07

08
09
10

11
12
13

14
15
16

17
18
19
20

5.0
7.4
9.6

12
15
18

22
26
31

37
42
51

64
79
94

115

7.6
12
16

21
29
38

52
62
74

92
102
122

164
193
218
221

5.7
7.9

12

15
16
17

24
31
43

44
50
60

74
96

116
137

10
16
27

32
45
58

77
88

104

129
149
181

200
279
280
355
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9.6　円すいころ軸受の空間容積

  円すいころ軸受は，ラジアル荷重と一方向のア
キシアル荷重を受けることができ，負荷能力も大
きい．そのため，単列軸受を対向させたり組合せ
軸受として，荷重条件の比較的厳しい機械装置に
広く使用されている．
　その多くは，保守・点検などの面からグリース
潤滑で用いられている．その潤滑に際して重要な
ことは，軸受の使用条件に適したグリースの選定
と，ハウジング内部空間を考慮した適正な充てん
量である．
　そのための参考として，円すいころ軸受の空間
容積を表 1 に示す．
　ここで，円すいころ軸受の空間容積とは，図1
に示すように軸受外郭寸法の容積から，内輪，外
輪，ころ及び保持器を除いた空間をいう．
　なお，グリースの封入に当たっては内輪つば面，
ポケット面などには，十分グリースがいきわたる
ようにするとよい．また，グリース漏れや，回転
トルクが問題となる場合には，グリースの封入量，
封入状態などにも配慮する必要がある．

図 1 　円すいころ軸受の空間容積

表 1 

軸 受 の
内径番号

HR329 J HR320 XJ

02
03
04

/22
05
/28

06
/32
07

08
09
10

11
12
13

14
15
16

17
18
19
20

―
―
―

―
―
―

―
―
4.0

5.8
―
―

8.8
9.0
―

17
―
―

―
28
29
37

―
―
3.5

3.6
3.7
5.3

6.2
6.6
7.5

9.1
11
12

19
20
21

29
30
40

43
58
60
64

円すいころ軸受の空間容積
単位：cm3

軸　　受　　の　　空　　間　　容　　積

軸　　　　受　　　　系　　　　列

HR330 J HR331 J HR302 J HR322 J HR332 J HR303 J HR303 DJ HR323 J

―
―
―

―
4.3
―

6.7
―
8.9

11
―

15

21
23
25

33
34
―

49
―
―
―

―
―
―

―
―
―

―
―
―

―
　18
　20

　29
―
―

―
―
―

　76
110
―

150

―
3.3
5.3

―
6.3
8.8

9.2
11
13

18
22
23

30
39
45

53
58
75

92
110
140
150

―
4.3
6.6

7.3
7.4
9.8

11
13
17

23
24
26

36
47
62

67
73
91

120
150
170
210

―
―
―

―
7.5

10

12
14
18

25
26
29

40
53
65

69
74

100

130
―
―

240

4.5
5.7
7.2

9.1
11
16

18
20
23

31
41
55

72
88

110

130
160
200

230
260
310
380

―
―
―

―
　13
―

　21
―

　26

　35
　48
　59

　78
　95
120

150
180
200

250
310
350
460

―
―
9.2

―
15
―

23
―
35

45
58
77

99
130
150

190
230
270

320
370
430
580
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9.7　自動調心ころ軸受の空間容積

　自動調心ころ軸受は調心性があり，かつ大きな
ラジアル負荷能力と両方向のアキシアル負荷能力
とをもっている．そのため，自動調心ころ軸受は，
取付誤差や軸心の狂いが生じやすい箇所，軸受ス
パンが長く軸などのたわみが大きい箇所，あるい
は大きなラジアル荷重や衝撃荷重を受ける用途な
どに広く採用されている．また，プランマブロッ
ク用にも多く使われている．
　ハウジング周りの密封構造が簡略化でき，保守
点検が容易なため，グリース潤滑は自動調心ころ
軸受に対しても広く採用されている．この場合，
使用条件に適したグリースの選定と，ハウジング
内部空間を考慮した適正な充てん量を封入するこ
とが重要である．

　そのための参考として，自動調心ころ軸受EA
形，C形，CD形，CA形の 4 形式について，軸受
の空間容積を，表 1 に示す．
　なお，一般的な使用条件では，軸受の内部空間
にはグリースを多く詰め，軸受以外のハウジング
内部空間には，その容積の1/3 〜 2/3程度を詰め
るのが適当である．

備考　22211 〜 26，22311 〜 24はEA形の軸受，
　　　23122 〜 48，23218 〜 44はC形の軸受，
　　　23022 〜 36，22228 〜 36はCD形の軸受，
　　　23038 〜 60，23152 〜 60，22238 〜 60，23248 〜 60及び
　　　22326 〜 60はCA形の軸受の空間容積を示す．

表 1 自動調心ころ軸受の空間容積
　　　　　　　　　　　（EA形，C形，CD形，CA形）

単位：cm3

軸 受 の
内径番号

軸　受　の　空　間　容　積

軸　　受　　系　　列

230 231 222 232 223

11
12
13

14
15
16

17
18
19

20
22
24

26
28
30

32
34
36

38
40
44

48
52
56
60

―
―
―

―
―
―

―
―
―

―
　100
　109

　161
　170
　209

　254
　355
　465

　565
　715
　940

1 030
1 530
1 820
2 200

―
―
―

―
―
―

―
―
―

―
　150
　228

　240
　292
　465

　575
　610
　785

　970
1 160
1 500

1 900
2 940
3 150
4 050

　　29
　　42
　　48

　　52
　　57
　　71

　　91
　110
　135

　169
　242
　297

　365
　400
　505

　680
　785
　810

1 160
1 400
1 880

2 550
3 300
3 400
4 300

―
―
―

―
―
―

―
　130

―

　203
　294
　340

　405
　530
　680

　850
1 090
1 120

1 340
1 640
2 270

3 550
4 750
4 950
6 200

　　78
　　96
　113

　
　139
　170
　206

　234
　283
　327

　410
　560
　700

　955
1 230
1 430

1 710
2 070
2 460

2 830
2 900
3 750

4 700
5 900
7 250
8 750
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9.8　NSK専用グリース

9.8.1　誘導モータ軸受用
　　　NS7，NSCグリース
　NS7，NSCグリースは，誘導モータの軸受に
使用することを主目的にNSKが開発したグリー
スである．これらのグリースは，酸化安定性，熱
安定性，低温流動性に優れた合成油と，耐水性，
せん断安定性に優れたリチウム石けんとから構成
されている．
　NS7，NSCグリースは，−40°Cから＋140°C
程度までの広い温度範囲で使用可能である．基油
粘度はNS7が最も低く，NSCが高い．したがっ
て，低温性能を重視するときにはNS7グリースが，
高温性能を重視するときにはNSCグリースが適
している．

特　徴
（1）高温耐久性能が優れており，グリース寿命が

長い．
（2）低温性能が優れており，低温起動時に軸受の

異常音・振動を発生させにくい．
（3）高速回転性能が優れており，グリース漏れが

少ない．
（4）低温，常温での軸受の摩擦トルクを小さくす

ることができる．
（5）きょう（夾）雑物が少なく，音響性能が良好で

ある．更に，NSCグリースは優れた音響性能
を長期間維持することができる（音響寿命が長
い）．

（6）耐水性が優れている．
（7）塩水に対する防せい（錆）性能が優れている．

用　途
 ● 家電製品用モータ（ビデオテープレコーダ，エ

アコンファンモータ，レンジフードファンモー
タ）

 ● OA機器用モータ（ハードディスクドライブス
ピンドル，フロッピーディスクドライブスピン
ドル，ステッピングモータ，IC冷却ファンモー
タ）

 ● 産業用モータ（ブロアモータ，ポンプモータ，
大形・中形モータ）

 ● 自動車用モータ（ワイパーモータ）
 ● 電装機器（スタータ，ディストリビュータ）

図 1 　グリース寿命

図 2 　音響寿命

表 1 NS7，NSCグリースの性状

項　　　　目 NS7 NSC 試　験　方　法

外　　　観 淡褐色 淡褐色 ―――

増ちょう剤 Li石けん Li石けん ―――

基　　　油
ポリオールエステル

ジエステル
ポリオールエステル
ジフェニルエーテル

―――

基油動粘度　mm2/sec
　40°C 24.1 52.0

JIS K 2283
100°C 4.8 8.3

混和ちょう度　25°C，60W 250 235 JIS K 2220：2013（箇条　7）

滴　　　点　°C 192 192 JIS K 2220：2013（箇条　8）

銅 板 腐 食　100°C，24h 合　格 合　格 JIS K 2220：2013（箇条　9）

蒸発量　％　99°C，22h 0.30 0.25 JIS K 2220：2013（箇条10）

離油度　％　100°C，24h 1.2 1.1 JIS K 2220：2013（箇条11）

酸化安定度　kPa　99°C，100h 20 20 JIS K 2220：2013（箇条12）

混和安定度　25°C，105W 308 330 JIS K 2220：2013（箇条15）

水洗耐水度　％　38°C，1h 1 1 JIS K 2220：2013（箇条16）

{115} 421
JIS K 2220：2013（箇条18）

{25} 84

耐さび試験　0.1％ NaCl

25°C，48h，100％ RH
1，1，1 1，1，1 ASTM D 1743

備考　{　} の数値は−40℃の低温トルク値である．

低温トルク　mN・m　
−30°C

　　　　　　　　　（−40°C）
起　動

回　転
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9.8.2　高温高速玉軸受用
　　　ENS，ENRグリース
　自動車の高機能化，省燃費化，長寿命化のため
に，エンジンの周辺に取り付けられる電装品やエ
ンジン補機の軸受に対する要求性能は厳しさを増
している．これらの軸受は高温雰囲気の中で高速
回転で使用されるものが多く，また，機器の取付
け位置によっては，塩水や泥水が軸受の中に侵入
する可能性もあり，更に振動や高い荷重の負荷さ
れるものもある．これらの過酷な使用環境で使わ
れる軸受に最適なグリースがENS，ENRである．
特　徴
　ENS，ENRグリースは，基油に酸化安定性・熱
安定性・低温流動性に優れたポリオールエステル，
増ちょう剤に耐熱性・耐水性・せん断安定性に優
れたウレア化合物を用いており，高品質の添加剤
を配合している．その特徴は，以下のとおりであ

る．
（1）高温耐久性能が優れており，160°Cの高温条

件でもグリース寿命が長い．
（2）せん断安定性が優れているため，高速回転や

外輪回転においてもグリース漏れが少ない．
（3）基油の粘度が低く流動点も低いため低トルク

性能を示し，低温起動時にも軸受の異常音を発
生させにくい．

（4）増ちょう剤の耐水性が優れているため，軸受
中に水が浸入しても軟化流出しにくい．

（5）適切な防せい（錆）剤の配合により，グリース
寿命の低下がなく防せい（錆）性能が良好である．
特にENRグリースは防せい力が強く，高濃度の
塩水が軸受中に浸入しても さび を発生させに
くい．

（6）但し，アクリル系材料を膨潤させたり，ふっ
素系材料を劣化させるので注意が必要である．

用　途
 ● 電装機器（電磁クラッチ，オルタネータ，スタ

ータ，アイドラプーリ）

 ● エンジン補機（タイミングベルトテンショナー，
クラッチレリーズ）

 ● OA機器（複写機ヒートロール）
 ● 各種モータ（インバータモータ，サーボモータ）

図 1 　グリース寿命

表 1 ENS，ENRグリースの性状

項　　　　目 ENS ENR 試　験　方　法

外　　　観 乳白色 乳白色 ―――

増ちょう剤 ジウレア ジウレア ―――

基　　　油 ポリオールエステル ポリオールエステル ―――

基油動粘度　mm2/sec
　40°C 30.5 30.5

JIS K 2283
100°C 5.4 5.4

混和ちょう度　25°C，60W 264 237 JIS K 2220：2013（箇条　7）

滴　　　点　°C 260以上 260以上 JIS K 2220：2013（箇条　8）

銅 板 腐 食　100°C，24h 合　格 合　格 JIS K 2220：2013（箇条　9）

蒸発量　％　99°C，22h 0.39 0.48 JIS K 2220：2013（箇条10）

離油度　％　100°C，24h 1.1 1.4 JIS K 2220：2013（箇条11）

酸化安定度　kPa　99°C，100h 25 30 JIS K 2220：2013（箇条12）

混和安定度　25°C，105W 310 288 JIS K 2220：2013（箇条15）

水洗耐水度　％　79°C，1h 2 1 JIS K 2220：2013（箇条16）

150 230
JIS K 2220：2013（箇条18）

60 48

耐さび試験　0.1％ NaCl

25°C，48h，100％ RH
1，1，1 1，1，1 ASTM D 1743

〔試験方法〕ASTM D 1743に準じる
　　　　 　軸　　受　円すいころ軸受 09074R/09194R（φ19.05×φ49.23×23.02　

mm）

　　　　 　相対温度　100％
〔評 価 点〕 1 ……さびなし　 2 ……小さび  3 個以下　 3 ……評価 2 より悪いとき

表 2 軸受防せい試験

試験条件 ENS ENR

ワイドレンジグリース
エステル系合成油
　Li石けん

ワイドレンジグリース
エステル系合成油・鉱油

　 Naテレフタラメート

高温用グリース
　 鉱油

Liコンプレックス石けん

高温用グリース
　　鉱油

ポリウレア

0.1％塩水，25°C，48h 1，1，1 1，1，1 1，1，1 1，1，1 3，3，3 1，1，1

0.5％塩水，52°C，24h 2，2，3 1，1，1 1，2，2 1，1，1 ── 1，2，2

1.0％塩水，52°C，24h ── 1，1，1 ── 1，2，2 ── ──

(                ) (                ) (                ) (            )

低温トルク　mN・m　−30°C
起　動

回　転
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9.8.3　整流子モータ軸受用
　　　EA3，EA6グリース
　電動ファンは，自動車のラジエータやカークー
ラコンプレッサーの冷却に使用されている．FF車
ではエンジン直結型の冷却用ファンが使用できな
いため，電動ファンが装着される．このため，電
動ファンはFF車の増加に伴いその生産量が増加
してきた．
　電動ファンはエンジンの近くに取り付けられる
ため，そのモータの軸受温度は，130 〜 160°C程
度になり，今後，ますます高温になる傾向にある．
回転速度が　2 000 〜 3 000min−1と他の電装品軸
受に比べて低いにもかかわらず，従来のグリース
では短時間で焼付きを生じた．この原因の一つと 
してカーボンブラシ摩耗粉の軸受中への侵入が考 
えられる．このような厳しい環境の中で使用され
る電動ファンモータ用軸受に最適なグリースが

EA3，EA6である．
  クリーナモータは吸引効率向上のため，回転速
度がますます高くなる傾向にあり，最近では　40 
000 〜 50 000min−1もの高速回転で使用される
ようになってきた．
　高速化に伴い，従来にも増して優れた低トルク，
低騒音，長寿命性能がグリースに求められる．こ
のようなクリーナモータ用軸受に最適なグリース
がEA3である．
特徴と用途
　EA3グリースは，基油に酸化安定性，熱安定
性，低温流動性が優れたポリ αオレフィンを，増
ちょう剤に耐熱性・耐水性が優れたウレア化合物
を用いており，更に高品質の添加剤を配合してい
る．EA6は，高温でのグリース寿命を更に向上さ
せるためにEA3の基油粘度を高くしたグリース
である．

（1）酸化安定性，耐摩耗生，更にグリース自身に
よるシール性能が優れているため，カーボンブ
ラシ摩耗粉の軸受中への侵入を防ぎ，電動ファ
ンモータの軸受においてグリース寿命が長い．
なお，低トルク性能を重視するときにはEA3
が，軸受温度が 150°Cを超えるときにはEA6
が適している．

（2）EA3グリースは低トルク，低騒音性能が優
れており，更に流動性も良好なため 40 000 〜
50 000min−1の高速回転でも優れた潤滑性能を
示し，クリーナモータの軸受においてグリース
寿命が長い．

（3）そのほか，防せい（錆）性にも優れ，ゴムやプ
ラスチックに対する影響も少ない．

（4）但し，ふっ素系材料を劣化させるので注意が
必要である．

図 1 　電動ファンモータによる耐久試験

図 2 　動摩擦トルク

図 3 　グリース寿命

表 1 EA3，EA6グリースの性状

項　　　　目 EA3 EA6 試　験　方　法

外　　　観 淡黄色 淡黄色 ―――

増ちょう剤 ジウレア ジウレア ―――

基　　　油 ポリαオレフィン ポリαオレフィン ―――

基油動粘度　mm2/sec
　40°C 47.8 112

JIS K 2283
100°C 8.0 15

混和ちょう度　25°C，60W 230 220 JIS K 2220：2013（箇条 7）

滴　　　点　°C 260以上 260以上 JIS K 2220：2013（箇条 8）

銅 板 腐 食　100°C，24h 合　格 合　格 JIS K 2220：2013（箇条 9）

蒸発量　％　99°C，22h 0.40 0.40 JIS K 2220：2013（箇条10）

離油度　％　100°C，24h 0.5 0.5 JIS K 2220：2013（箇条11）

酸化安定度　kPa　99°C，100h 25 25 JIS K 2220：2013（箇条12）

混和安定度　25°C，105W 364 320 JIS K 2220：2013（箇条15）

水洗耐水度　％　79°C，1h 2 1 JIS K 2220：2013（箇条16）

150 180
JIS K 2220：2013（箇条18）

24 48

耐さび試験　0.1％ NaCl

25°C，48h，100％ RH
1，1，1 1，1，1 ASTM D 1743

低温トルク　mN・m　−30°C
起　動

回　転
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潤　滑

9.8.4　ウォータポンプ軸受用
　　　WPHグリース
　自動車用水ポンプは，エンジンの冷却水を循環
させるポンプである．水ポンプの軸受には，玉と
玉又は玉ところを使用した軸径　16mm，外筒径 
30mm程度の大きさの軸受ユニットが多く用い
られている．水ポンプ軸受ユニットには高性能シ
ールが設けられているが，冷却水が侵入すること
がある．軸受に生じた不具合の多くは，クーラン
トの軸受中への侵入に起因するものである．
　最近，エンジンの高性能化，高効率化が図られ，
軸受の回転速度は増加する傾向にある．更に冷却
水温度やエンジン周辺温度の上昇に伴い軸受温度
は高くなり，また，ポリ Vベルト採用車種の増加
とともに軸荷重も大きくなってきた．
　このように過酷な環境で使用される水ポンプ軸
受，軸受ユニットに対し信頼性が高く最適なグリ
ースがWPHである．

特　徴
　WPHグリースは，基油に酸化安定性，熱安定性
が優れたポリ αオレフィンを，増ちょう剤に耐熱
性，耐水性が優れたウレア化合物を用いて，更に
高品質の添加物を配合している．その特徴は，以
下のとおりである．

（1）クーラントが軸受中に侵入しても軟化流出し
にくく，良好な潤滑性能を長時間維持すること
ができ，軸受にフレーキング（はくり）を発生
させにくい．

（2）高温耐久性にも優れており，軸受温度が上昇
しても劣化，焼付きを生じにくい．

（3）優れた防せい（錆）性能があり，水やクーラン
トが軸受中に侵入しても さび を発生させにく
い．

（4）但し，ふっ素系材料を劣化させるので注意が
必要である．

図 1 　水ポンプ軸受ユニットによるグリース耐水性能試験

図 2 　水ポンプ軸受ユニットによる寿命試験

表 1 WPHグリースの性状

項　　　　目 WPH 試　験　方　法

外　　　観 白色 ―――

増ちょう剤 ジウレア ―――

基　　　油 ポリオαオレフィン ―――

基油動粘度　mm2/sec
　40°C 95.8

JIS K 2283
100°C 14.4

混和ちょう度　25°C，60W 240 JIS K 2220：2013（箇条 7）

滴　　　点　°C 259 JIS K 2220：2013（箇条 8）

銅 板 腐 食　100°C，24h 合　格 JIS K 2220：2013（箇条 9）

蒸発量　％　99°C，22h 0.20 JIS K 2220：2013（箇条10）

離油度　％　100°C，24h 0.2 JIS K 2220：2013（箇条11）

酸化安定度　kPa　99°C，100h 20 JIS K 2220：2013（箇条12）

混和安定度　25°C，105W 306 JIS K 2220：2013（箇条15）

水洗耐水度　％　79°C，1h 0 JIS K 2220：2013（箇条16）

240
JIS K 2220：2013（箇条18）

45

耐さび試験　0.1％ NaCl

25°C，48h，100％ RH
1，1，1 ASTM D 1743

低温トルク　mN・m　−30°C
起　動

回　転
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10.　軸受材料
10.1　転がり軸受用鋼の各国規格対照

　転がり軸受は機械要素として，その寸法系列が
国際的に標準化されており，これに用いられる材
料についても，ISO　683/17（熱処理鋼，合金鋼
及び快削鋼/Part　17　玉軸受及びころ軸受用鋼）
がある．しかし，各国のそれぞれの規格体系の中
で，軸受用などの材料として規格化されており，
メーカが独自の修正を加えている場合もある．
　近年，軸受を用いる商品の国際化が進んでおり，
これらの鋼種の規格の対照を行なう機会も多いの
で，代表的な軸受用鋼について，規格の対照と相
違点・特徴について示す．
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JIS
G 4805 ASTM その他主要国規格

SUJ2

— 

— 

—

 
— 

—

A 295-20 
52100

— 

—

 
— 

—

—

 
100Cr6（DIN） 

100C6（NF）

 
535A99（BS） 

SUJ3

—

 
— 

—

A 485-17 
Grade 1

A 485-17 
Grade 2

—

—

 
— 

SUJ4 — —

SUJ5

— 

—

A 485-17 
Grade 3

—

— 

注※ 1：P ≦ 0.025，S ≦ 0.025
備考　ASTM：アメリカ材料試験協会規格，DIN：	 ドイツ規格，NF：フランス規格，BS：イギリス規格

表 1 高炭素クロム軸受鋼の各国規格対照と化学成分

化　　学　　成　　分　　（％）
用　　途 備　　考

C Si Mn Cr Mo その他

0.95〜1.10

0.93〜1.05

 
0.93〜1.05 

0.95〜1.10

 
0.95〜1.10 

0.15〜0.35

0.15〜0.35

 
0.15〜0.35 

0.15〜0.35

 
0.15〜0.35 

≦0.50

0.25〜0.45

 
0.25〜0.45 

0.20〜0.45

 
0.40〜0.70 

1.30〜1.60

1.35〜1.60

 
1.35〜1.60 

1.35〜1.60

 
1.20〜1.60 

≦0.08

≦0.10

 
≦0.10 

≦0.10

 
≦0.15 

※1

P≦0.025 
S≦0.015

P≦0.025 
S≦0.015

P≦0.030 
S≦0.025

P≦0.035 
S≦0.040

軸受鋼の代表鋼
種で極小〜中形
のあらゆる軸受
に使用されてい
る．

 
 

 

規格範囲に若干の
差異があるが，い
ずれも同等鋼種で
ある．

 
 
 

 
0.95〜1.10

0.90〜1.05

 
0.95〜1.10 

0.40〜0.70

0.45〜0.75

 
0.15〜0.35 

0.90〜1.15

0.95〜1.25

 
0.65〜0.90 

0.90〜1.20

0.90〜1.20

 
1.10〜1.50 

≦0.08

≦0.10

 
0.20〜0.30 

※1

P≦0.025 
S≦0.015

P≦0.025 
S≦0.015

大形軸受用

 
 

SUJ3とGrade1は
同等鋼種であるが 
Grade2はSUJ3よ 
り焼入性が高い．

 

0.95〜1.10 0.15〜0.35 ≦0.50 1.30〜1.60 0.10〜0.25 ※1 使用量は少ない 焼入性がSUJ2より
高い．

0.95〜1.10

0.90〜1.05 

0.40〜0.70

0.15〜0.35 

0.90〜1.15

0.60〜0.90 

0.90〜1.20

0.90〜1.50 

0.10〜0.25

0.15〜0.30 

※1

P≦0.025 
S≦0.015

超大形軸受用

 
Grade3は，SUJ5の
相当鋼種であるが焼
入性は，Grade3の
方が高い．

JIS
G 4052
G 4053

ASTM
A 534-90 C

SCr420H
—

—
5120H

0.17〜0.23
0.17〜0.23

SCM420H
—

—
4118H

0.17〜0.23
0.17〜0.23

SNCM220H
—

—
8620H

0.17〜0.23
0.17〜0.23

SNCM420H
—

—
4320H

0.17〜0.23
0.17〜0.23

SNCM815
—

—
9310H

0.12〜0.18
0.07〜0.13

注※ 2：P ≦ 0.030，S ≦ 0.030
注※ 3：P ≦ 0.025，S ≦ 0.015

表 2 浸炭軸受用鋼の JIS，ASTM 規格対照と化学成分

化　　　学　　　成　　　分　　　（％）
用　途 備　　考

Si Mn Ni Cr Mo その他

0.15〜0.35
0.15〜0.35

0.55〜0.95
0.60〜1.00

≦0.25
≦0.25

0.85〜1.25
0.60〜1.00

—
≦0.10

※2
※3

小形軸受用 類似鋼種である．

0.15〜0.35
0.15〜0.35

0.55〜0.95
0.60〜1.00

≦0.25
—

0.85〜1.25
0.30〜0.70

0.15〜0.30
0.08〜0.15

※2
※3

小形軸受用
類似鋼種であるが，4118H
は SCM420H より焼入性
が劣る．

0.15〜0.35
0.15〜0.35

0.60〜0.95
0.60〜0.95

0.35〜0.75
0.35〜0.75

0.35〜0.65
0.35〜0.65

0.15〜0.30
0.15〜0.25

※2
※3

小形軸受用 規格範囲に若干の差異が
あるが，同等鋼種である．

0.15〜0.35
0.15〜0.35

0.40〜0.70
0.40〜0.70

1.55〜2.00
1.55〜2.00

0.35〜0.65
0.35〜0.65

0.15〜0.30
0.20〜0.30

※2
※3

中形軸受用 規格範囲に若干の差異が
あるが，同等鋼種である．

0.15〜0.35
0.15〜0.35

0.30〜0.60
0.40〜0.70

4.00〜4.50
2.95〜3.55

0.70〜1.00
1.00〜1.45

0.15〜0.30
0.08〜0.15

※2
※3

大形軸受用 類似鋼種である．



204

10.2　長寿命軸受鋼（NSK-Z鋼）

　転がり軸受に使用される高炭素クロム軸受鋼
（SUJ2，SAE52100）の転がり疲労寿命は，非
金属介在物に強く依存することがよく知られてい
る．
　非金属介在物は硫化物系，酸化物系，窒化物系
に大別されるが，長年の寿命試験から転がり疲労
寿命に対し，酸化物系非金属介在物が特に有害で
あることが明らかとなった．

　図 1 に酸化物系非金属介在物量を示すパラメー
タ　鋼中酸素量と，寿命との関係を示す．
　酸化物系非金属介在物量を低減させるため，鋼
中酸素量を可能な限り低く抑え，Ti，Sなどの不
純物も著しく低減させた長寿命材料がZ鋼である．
　Z鋼は，数多くの寿命試験データをもとに，鋼
材メーカと共に製鋼設備・操業条件を改善して得
られた成果である．
　鋼中酸素量の推移を，図 2 に示す．

　図 2 中のサンプル材を寿命試験した結果を，図 3 
に示す．鋼中酸素量の低減につれて寿命は長くな
る傾向を示し，高品質のZ鋼は従来の脱ガス鋼に
比べ寿命で約1.8倍の長寿命になっている．

軸受材料
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図 1 　軸受鋼の鋼中酸素量と寿命

図 2 　NSK　軸受鋼の鋼中酸素量の推移

図 3 　軸受鋼のスラスト寿命試験結果

鋼の区分 試験
個数

破損
個数

ワイブル
スロープ L10 L50

○　大気溶解材
△　真空脱ガス材
□　MGH真空脱ガス材
◇　Z鋼

44
30
46
70

44
30
41
39

1.02
1.10
1.16
1.11

1.67×106

2.82×106

6.92×106

1.26×107

1.06×107

1.55×107

3.47×107

6.89×107

備考　グラフの■◆は試験継続中であることを表わす．
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10.3　高温軸受材料

　高温対策をした転がり軸受でも，その使用温度
の上限は，潤滑剤の制約から約400°C程度とされ
ている．しかし，耐久時間，回転速度，荷重など
を限定すれば，500 〜 600°C程度でも使用され
ている例がある．
　高温用軸受材料としては，その使用温度におい
て，硬さ，疲れ強さ，組織変化及び寸法安定性が
使用目的に適する水準に達している必要があり，
特に硬さは重要である．
　一般的に使用される鉄系の高温用材料としては，
高速度鋼の　SKH4　や　Cr-Mo-V鋼のAISI　M50
が多い．耐熱性と耐食性が要求される場合には，
マルテンサイト系ステンレスのSUS　440Cが使
用されることもある．

　これらの材料の化学成分を，軸受鋼　SUJ2　とと
もに表 1 に示し，それらの高温硬さを図 1 に示す．

　軸受鋼の高温硬さは，焼戻し温度を超えると同
じように低下する（図 1 ）．通常の焼戻し（160
〜 200°C）をした軸受の使用温度の上限は，120
°C程度であるが，高温焼戻し（230 〜 280°C）を
すれば，低荷重なら　200°C程度まで使用するこ
とができる．
　SKH 4 は，X線管用軸受材として実績が多く，
固体潤滑剤を併用して450°C程度の使用に十分
耐えている．M50は，主に航空機の高温高速軸
受用として多く使われ，その使用温度の上限は，
320°C程度である．

　高温硬さと耐食性とが必要な場合，SUS　440C

に高温焼戻し（470 〜 480°C）を施すと，SUJ 2
とM50との間の硬さが得られるので，200°Cまで
十分使用できる．600°C以上の高温環境では，高
速度鋼でも硬さが不足するので，Ni系合金のハス
テロイやCo系合金のステライトなどが使われる．

　更に高温に対しては，近年，高温耐食材料とし
て注目されているファインセラミックスの窒化け
い素（Si3N4），炭化けい素（SiC）などが挙げられる．
加工性やコストにまだ難点があるが，今後ますま
す利用されるであろう．

軸受材料
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図 1 　高温用材料の高温硬さ

鋼　　種
C Si

SUJ2
SKH4
M50
SUS　440C

1.02
0.78
0.83
1.08

0.25
≦0.45
≦0.25
≦1.0

備考　不等号のない数字は中央値を表わす

化　　　学　　　成　　　分　　　％
備　　　　考

Mn Ni Cr Mo W V Co

≦0.5
≦0.4
≦0.35
≦1.0

—
—

≦0.10
≦0.60

1.45
4.15
4.0

17.0

≦0.08
—
4.25

≦0.75

—
18.0

≦0.25
—

—
1.25
1.0
—

—
10.0

≦0.25
—

一 般 用

高 温 用

耐 食 高 温 用

表 1 高　温　軸　受　用　材　料




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10.4　軸受鋼の寸法安定性

　転がり軸受の寸法が使用中に経時変化を起こす
ことを，時効変形といっている．この時効変形に
より内輪が膨張すると，軸と内輪の間の しめしろ 
が減少し，内輪クリープの原因の一つとなる．
　軸と内輪が相対滑りを起こす，このクリープ現
象が甚だしくなると，軸受は発熱から焼付きに至
り，機械全体に重大な損傷を招くことになる．し
たがって，軸受の使用条件によっては，軸受の時
効変形についても十分な対策を採ることが必要で
ある．
　軸受の時効変形の原因は，熱処理後の鋼中の残
留オーステナイトの経時的な熱分解現象であり，
相変態に伴い軸受が徐々に膨張することになる．

　軸受の寸法安定性は，上記の理由から熱処理時
の焼戻し温度と，軸受使用温度の相対関係で異な
ってくる．焼戻し温度が高いほど軸受の寸法安定
性がよく，軸受使用温度が高いほど，残留オース
テナイトの分解傾向は増加する．

　図 1 は，軸受の寸法安定性に及ぼす軸受温度の
影響を示した例である．図の右側には，さまざま
な軸の公差域クラスによる内輪と軸との　しめし
ろ　を，軸径に対する％比率で付記している．図 1 
に見られるように，軸受温度が高くなると寸法安
定性は著しく不利になる．このような条件下では，
一般の軸受では軸と内輪との　しめしろ　が徐々に
減少することが予想される．そのために，寸法安
定化処理を施した軸受を用いて，はめあい面が緩
むことを防ぐ必要がある．

　以上のように軸受温度が高くなる場合，内輪ク
リープのおそれがあるので，軸受選定には注意を
要する．事前にNSKへご相談いただくことが望
ましい．

軸受材料
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図 1 　軸受温度と寸法変化率
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10.5　軸受及び軸・ハウジング材料の
　　 性質

　転がり軸受は高荷重に耐え，高速回転でき，か
つ長期間の使用に耐えることが必要である．また，
軸受の性能を十分に発揮させるためには，軸・ハ
ウジングの材料の性質をよく知っていることも大
切である．
　軸受及び軸・ハウジングに用いられる代表的な
材料の物理的・機械的性質を，参考として表 1 に
示す．

軸受材料
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用

途
材　料 熱　処　理

軸

受

SUJ2 焼入れ，焼戻し

SUJ2 球状化焼なまし

SCr420 焼入れ，低温焼戻し

SAE4320
（SNCM420） 焼入れ，低温焼戻し

SNCM815 焼入れ，低温焼戻し

SUS440C 焼入れ，低温焼戻し

SPCC 焼なまし

S25C 焼なまし

CAC301 
（HBSC1） —

軸

S45C 焼入れ，650℃焼戻し

SCr430 焼入れ，520〜620℃ 
急冷

SCr440 焼入れ，520〜620℃ 
急冷

SCM420 焼入れ，150〜200℃ 
空冷

SNCM439 焼入れ，650℃焼戻し

SC46 焼ならし

SUS420J2 1 038℃油冷 400℃空冷

ハ

ウ

ジ

ン

グ

FC200 鋳造のまま

FCD400 鋳造のまま

A1100 焼なまし

AC4C 鋳造のまま

ADC10 鋳造のまま

SUS304 焼なまし

注　* JISの規格値又は参考値
　　**ロックウェルCスケール硬さで表され	 るのが普通であるが，比較のためブリネル硬さに換算して示した．
参考　SUJ2，SCr420の比例限は，それぞれ	 833MPa（85kgf/mm2），440MPa（45kgf/mm2）とする．

密度
g/cm3

比熱
KJ/

（kg・K）

熱伝導率
W/ 

（m・K）

電気抵
抗　率

mW・ 
cm

線膨張
係　数 

（0〜100℃）
×10−6/℃

縦弾性係数
MPa 

｛kgf/mm2｝

降伏点
MPa 

｛kgf/
mm2｝

引張強さ 
MPa 

｛kgf/
mm2｝

伸び 
％

硬さ 
HB 備　　　考

7.83

0.47

46 22　
12.5

208 000
｛21 200｝

1 370
｛140｝

1 570 
〜1 960
｛160 
〜200｝

0.5以下 650 
〜740 高炭素クロム軸受

鋼2種
7.86 11.9 420

｛43｝
647

｛66｝ 27 180

7.83
48 21　 12.8 882

｛90｝
1 225
｛125｝ 15 370 クロム鋼

44 20　 11.7 902
｛92｝

1 009
｛103｝ 16 **293

〜375
ニッケル・クロム・
モリブデン鋼

7.89 40 35　 — —
*1 080
｛110｝

以上
*12以上 *311

〜375 同　　上

7.68 0.46 24 60　 10.1 200 000
｛20 400｝

1 860
｛190｝

1 960
｛200｝ — **580 マルテンサイト系

ステンレス鋼

7.86
0.47 59 15　 11.6 206 000

｛21 000｝

—
*275
｛28｝ 
以上

*32以上 — 冷間圧延鋼板

0.48 50 17　 11.8 323
｛33｝

431
｛44｝ 33 120 機械構造用炭素鋼

8.5 0.38 123 6.2 19.1 103 000
｛10 500｝ —

*431
｛44｝ 
以上

*20以上 — 高力黄銅鋳物

7.83

0.48

47

18　 12.8 207 000
｛21 100｝

440
｛45｝

735
｛75｝ 25 217 機械構造用炭素鋼

22　

12.5
208 000

｛21 100｝

*637
｛65｝ 
以上

*784
｛80｝ 
以上

*18以上 *229
〜293 クロム鋼

45 23　
*784
｛80｝ 
以上

*930
｛95｝ 
以上

*13以上 *269
〜331 同　　上

0.47
48 21　 12.8 —

*930
｛95｝ 
以上

*14以上 *262
〜352

クロム・モリブデン
鋼

38 30　 11.3 207 000
｛21 100｝

920
｛94｝

1 030
｛105｝ 18 320 ニッケル・クロム・

モリブデン鋼

— — — — — 206 000
｛21 000｝

294
｛30｝

520
｛53｝ 27 143 低炭素鋳鋼

7.75 0.46 22 55　

10.4

200 000
｛20 400｝

1 440
｛147｝

1 650
｛168｝ 10 400 マルテンサイト系 

ステンレス鋼

7.3 0.50 43 — 98 000 
｛10 000｝ —

*200
｛20｝ 
以上

— *217
以下 ねずみ鋳鉄

7.0 0.48 20 — 11.7 169 000 
｛172 000｝

*250
｛26｝ 
以上

*400
｛41｝ 
以上

*12以上 *201 
 以下 球状黒鉛鋳鉄

2.69 0.90 222 3.0 23.7 70 600 
｛7 200｝

34
｛3.5｝

78 
｛8｝ 35 — 工業用純アルミ

2.68 0.88 151 4.2 21.5 72 000 
｛7 350｝

88 
｛9｝

167
｛17｝ 7 — 砂型鋳物用 

アルミ合金

2.74 0.96 96 7.5 22.0 71 000 
｛7 240｝

167
｛17｝

323
｛33｝ 4 — ダイカスト用 

アルミ合金

8.03 0.50 15 72　 15.7〜
16.8

193 000
｛19 700｝

245
｛25｝

588
｛60｝ 60 150 オーステナイト系

ステンレス鋼

表 1 軸受及び軸・ハウジング材料の物理的・機械的性質
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10.6　軸受材料としてのエンジニアリ
　　 ングセラミックス

　セラミックスは，金属材料に比べると耐食性，
耐熱性，耐摩耗性などの面で優れているが，もろ

（脆）さの点で用途が限定されていた．しかし，そ
の脆さを克服したエンジニアリングセラミックス
は，金属材料に替わる素材として多方面から注目
されている．既に，切削工具，バルブ，ノズル，
断熱部材，構造物部材などに広く利用されている．
　軸受材料としても注目されており，ボールが窒
化けい素製のアンギュラ玉軸受が，工作機械主軸
に実用化されている．そして，発熱特性や機械剛
性の点から，従来になかった機能を発揮している．
　主なエンジニアリングセラミックスと金属（代
表として軸受鋼）の諸特性を，表 1 に示す．

　軸受材料としてのエンジニアリングセラミック
スは，金属と比較して次の点で有利である．
　○低密度なので，軽量化，高速回転化が図れる．
　○硬さが高く，摩擦係数が小さいので，耐摩耗

性に優れている．
　○熱膨張係数が小さく，寸法安定性がよい．
　○耐熱性に優れ，高温における強度劣化が少ない．
　○耐食性に優れている．
　○電気絶縁性がよい．
　○非磁性材料である．

　これらの特性をいかして，溶融金属中の回転装
置用軸受，クリーンルームや半導体製造装置内の
清浄な環境における無潤滑軸受などへの用途開発
が積極的に進められている．
　エンジニアリングセラミックスには，窒化けい
素をはじめ，炭化けい素，アルミナ，部分安定化
ジルコニアなど多くの種類があり，それぞれ特徴
をもっている．
　軸受として使用する場合には，各セラミックス
材料の諸特性をよく理解して，使用条件に適した
材料を選定することが必要である．

　加工性やコストには，まだ問題があるものの，
今後，材料設計，製造技術などの改善により，高
温用，腐食環境用，真空無潤滑用の軸受などへの
適用が更に進められていくだろう．

　軸受材料としてエンジニアリングセラミックス
に求められる最も重要な性能は，転がり疲れ寿命
に対する信頼性である．セラミック軸受は特に高
温や高速に使用され，その損傷は周辺の装置や機
械の性能に重大な影響を与えることが多い．そこ
で，転がり寿命に対する信頼性を高めるために，
原料粉末から焼結，加工に至るまで様々な工夫が
なされている．
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縦弾性係数 
GPa 

｛×104kgf/mm2｝

抗折強度 
MPa 

｛kgf/mm2｝

破壊靭性値 
 

MPa・m1/2

熱膨張係数 
 

×10−6/℃

熱衝撃抵抗 
 
℃

熱伝導率 
W/（m・K） 

｛cal/cm・s℃｝

電気抵抗 
 

W・cm

250〜330 
｛2.5〜3.3｝

310〜450 
｛3.1〜4.5｝

300〜390 
｛3.0〜3.9｝

150〜210 
｛1.5〜2.1｝

700〜1 000 
｛70〜100｝

500〜900 
｛50〜  90｝

300〜500 
｛30〜  50｝

900〜1 200 
｛90〜120｝

5.2〜7.0

 
3.0〜5.0

 
3.8〜4.5

 
8.5〜10.0 

2.5〜3.3

 
3.8〜5.0

 
6.8〜8.1

 
9.2〜10.5 

800〜1 000

 
400〜  700

 
190〜  210

 
230〜  350 

12〜50 
｛0.03〜0.12｝

46〜75 
｛0.11〜0.18｝

17〜33 
｛0.04〜0.08｝

2〜3 
｛0.005〜0.008｝

1013〜1014

 
100〜200

 
1014〜1016

 
1010〜1012 

208 
｛2.1｝ — 14〜18 12.5 — 50 

｛0.12｝ 10−5

表 1 主なエンジニアリングセラミックスと金属材料（軸受鋼）の諸特性

材料
密度 

 
g/cm3

硬さ 
 

HV 

窒化けい素 
（Si3N4）

炭化けい素 
（SiC）

ア ル ミ ナ 
（Al2O3）

部分安定化ジル
コニア（ZrO2） 

3.1〜3.3

 
3.1〜3.2

 
3.6〜3.9

 
5.8〜6.1 

1 500〜2 000

 
1 800〜2 500

 
1 900〜2 700

 
1 300〜1 500 

軸　受　鋼 7.8 700

備考　表中の値は概略値である．
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　図 1 は，原料，組織，成分などが異なる 6 種類
のHIP（雰囲気加圧焼結法）材の窒化けい素製セ
ラミック玉の，ラジアル玉軸受による試験結果の
ワイブルプロットである．その試験は，軸受鋼製
の内輪・外輪に，直径3/8インチのセラミック玉
を組み込み，表 2 の条件によった．
　図 1 のX，Yが材料製造プロセスを厳密に管理し
て開発したNSKのセラミック玉である．内輪，外輪，
玉ともに軸受鋼である軸受の同じ条件下の理論計
算寿命（L10）は263時間なので，NSKのセラミッ
ク玉は軸受鋼の理論計算寿命の玉の 8 倍以上の寿
命をもっていることがわかる．ほかのセラミック
玉は短時間で　はくり　を生じることが多く，ばら
つき　も大きかった．
　はくり　の形態は，いずれも独特な疲労的様相を
呈しており（写真 1 ），その多くは金属異物，焼結
助剤偏析，ポア（空孔）を起点とした欠陥支配型
であることが明らかになっている．

　一般に，エンジニアリングセラミックスの強度
特性として，抗折強度，硬さ，KIC（破壊じん（靭）
性値）などが重要特性として挙げられている．転
がり寿命に対しては，これらの強度特性のほかに，
材料素地の清浄度や最適焼結法による助剤偏折，
ポアなどの欠陥のない材料が求められる．
　したがって，エンジニアリングセラミックスを
より信頼性の高い軸受材料とするためには，素材
メーカの原料粉末から焼結に至る全プロセスを通
して，きめ細かな配慮が必要である．
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1 mm

写真 1 　はくり　の外観

図 1 　寿命評価結果のワイブルプロット

表 2 試 験 条 件

試 験 軸 受
支 持 軸 受
ラ ジ ア ル 荷 重
最 大 接 触 面 圧
回 転 数
潤 滑

6206（セラミック玉 8 個，ナイロン保持器）
6304
3 800N｛390kgf｝
2 800MPa｛290kgf/mm2｝
3 000min−1

FBKオイル　RO-68
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10.7　軸受材料に使用される代表的
　　 ポリマーの特性

　軽量，易成形性，高耐食性などの観点から高分
子材料は，保持器を含む軸受材料として広く使用
されている．その場合，高分子材料は単独で使用
されることもあるが，低摩擦，低摩耗，非スティ
ックスリップ性，高限界PV値，相手材に対する
非擦傷性，機械的特性，耐熱性などの軸受材料と
しての諸要求性能を満足させるために，各種の機
能充てん剤を配合した複合材料として改質され使
用されることが多い．

　表 1 に軸受材料として使用されている代表的な
ポリマー材料の特性を示す．
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プ ラ ス チ ッ ク 弾性率 
（GPa）（1）

ポリエチレン 
　HDPE 
　UHMWPE

 
0.115 
0.5

ポリアミド 
　ナイロン6 
　ナイロン66
　ナイロン11

 
2.5 
3.0

1.25

ポリテトラフロロエチレン 
PTFE 0.40

ポリブチレンテレフタレート 
PBT 2.7

ポリアセタール 
POM 
　ホモポリマー 
　コポリマー

 
 
3.2 
2.9

ポリエーテルスルホン 
PES 2.46

ポリスルホン 
PSf 2.5

ポリアリレート 
（芳香族ポリエステル）

1.3 
3.0

ポリフェニレンサルファイド 
PPS（GF40％） 4.2

ポリエーテルエーテルケトン 
PEEK 1.7

ポリメタフェニレン 
イソフタルアミド

10 
（繊維） 

7.7 
（成形品）

ポリプロメリトイミド 
（芳香族ポリイミドPI）

3 
（フィルム） 

2.5〜3.2 
（成形品）

ポリアミドイミド 
PAI 4.7

ポリエーテルイミド 
（芳香族ポリイミド）PI 3.6

ポリアミノビスマレイミ —

注　（1）　GPa≒104kgf/cm2＝102kgf/cm2

　　（2）　荷重たわみ温度欄中の数値の/より左側	 の値は451kPaのときの値であり，そのほかは 1.82MPaのときの値である．
　　（3）　は参考値である．

強　度
（1） 

（GPa）

密度 
（g/cm3）

比弾性率 
（×104 

mm）

比強度 
（×104 

mm）

融　点 
（℃）

ガラス 
転移温度 
（℃）

荷重たわみ
温度（2） 
（℃）

連続使用 
温　　度 
（℃）

備　　　考

 
0.03 
0.025

 
0.96 
0.94

 
012.6 
53.2

 
3.3 
2.7

 
132 
136

 
−20 
−20

 
75/50 
75/50

 
— 
—

クリープ大，じん（靭）性大，軟
化する

 
0.07 
0.08

 
1.13 
1.14

 
221.2 
263.2

 
6.2 
7.0

 
215 
264

 
50 
60

 
150/57 
180/60

 
80〜120 
80〜120

吸水性大，じん性大

0.04 1.04 120.2 3.8 180 — 150/55 ナイロン6，
66より低い 吸水性小

0.028 2.16 18.5 1.3 327 115 120/— 260
クリープ大，焼結，低摩擦， 
低凝着，不活性， 
290℃で安定

0.06 1.31 206.1 4.6 225 30 230/215 155

 
 
0.07 
0.06

 
 
1.42 
1.41

 
 
225.3 
205.7

 
 

4.9 
4.3

 
 

175 
165

 
 

−13 
—

 
 

170/120 
155/110

 
 

— 
104

硬い，じん性大，吸水性小

0.086 1.37 179.6 6.3 — 225 210/203 180 200℃まで使用可． 
化学的に安定

0.07 1.24 201.6 5.6 — 190 181/175 150

0.07 
0.075

1.35 
1.40

96.3 
214.3

5.2 
5.4

350 
350

— 
—

293 
293

300 
260〜300

不活性，硬い，PTFEに対する
充てん材として使用されてい
るものである．320℃まで安定

0.14 1.64 256.1 8.5 275 94 ＞260 220 360℃で熱硬化

0.093 1.30 130.8 7.2 335 144 152 240

0.7 
 
0.18

1.38 
 
1.33

724.6 
 
579

50.7 
 

13.5

375 
 

415（分解）

＞230 
 

＞230

280 
 

280

220 
 

220
難燃，耐熱繊維

0.17 
 
0.1

1.43 
 
1.43

203 
 
203

7.0 
 

7.0

熱分解 
 

熱分解

417（分解） 
 

417（分解）

360/250 
 

360/250

300（3） 
 

260

350℃まで不活性ガス中変化
なし 
300℃まで軸受として使用． 
焼結，不溶融（成形品）

0.2 1.41 333.3 14.2 — 280 260 210
接着剤，エナメルとして
290℃まで使用可． 
溶融成形性の改良ポリイミド

0.107 1.27 240.9 — — 215 210/200 170 溶融成形性の改良ポリイミド

0.35 1.6 — 21.9 — — 330（3） 260

表 1 代表的ポリマーの特性
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10.8　保持器用ナイロン材の特性

　近年，各種の転がり軸受において，金属製保持
器に代えてプラスチック製保持器が多用されるよ
うになってきた．プラスチック保持器を使用する
ことの利点を要約すると，次のようになる．
　（1）軽量であるため，高速回転用途に好適で

ある．
　（2）自己潤滑性があり，低摩耗であるため摩

耗粉を出しにくく，軸受内部の高い清浄度を
保持できる．

　（3）低騒音であり，静かな環境に適す．
　（4）高耐食性があり，さびることはない．
　（5）耐衝撃性であり，高いモーメント負荷に耐

える．
　（6）複雑な形状の成形が容易であり，保持器

性能向上に対する保持器形状選択の自由度が
大きい．

　一方，プラスチック保持器は金属製保持器と比
較すれば耐熱性が低く，使用温度範囲（通常120
°C以下）が限られている．また，ある種の化学薬
品に侵されるため，使用に際しては十分注意する
必要がある．
　ポリアミド樹脂はプラスチック保持器材料の中
でも代表的なものであるが，その中でもナイロン
66　は高い耐熱性と機械的特性をもっているので
多用されている．
　ポリアミド樹脂の特徴は，分子鎖中に水素結合
能を有するアミド結合（―NHCO―）を含み，そ
の濃度と水素結合の存在状態が，材料の耐熱性，
機械的諸特性，吸水性などを規制する点にある．
ナイロン66　のもつ高い吸水性（図 1 ）は，寸法変
化や剛性低下をもたらすため一般的には短所と見
なされている．しかし，保持器材料としてみると，
吸水は材料の可とう（撓）性を向上させ，転動体に
対して大きな抱き代を必要とする保持器に対して
軸受組立時の保持器破損を防止する効果がある．ま
た，使用時の衝撃吸収に有効な　じん（靭）性を向
上させ得るなど，むしろ長所と見なすことができる．
　ナイロンは少量の繊維強化で強度や耐熱性が著
しく改良されるため，保持器の形式や用途によっ

てはガラス繊維強化材料が使用されるが，軸受組
立上必要な保持器の変形性確保の観点から，比較
的低いガラス繊維含有量の材料が多用されている

（表 1 ）．
　ナイロン66　は，マイルドな使用条件の下では
極めて優れた性能を示すことから，プラスチック
保持器材料の主流として広い用途をもっている．
しかしながら，高温の油中のような過酷な条件の
下ではしばしば急激に劣化するため，使用に際し
て十分注意する必要がある．

　表 2 には，種々の環境条件下での各種ナイロン
66　材料の耐久性能を，強度が初期値の50％に低
下するまでの時間として例示している．油中にお
ける材料の劣化は油の種類によって異なり，極圧
添加剤を含む油中では劣化が著しい．硫黄系の極
圧添加剤は，りん（燐）系の極圧添加剤よりも劣
化を促進することが知られており，温度が高いほ
ど劣化は顕著となる．
　一方，グリース中や大気中では，油中と比較し
て材料の劣化は少ない．
　また，ガラス繊維強化材料では，ガラス繊維に
よる補強効果が材料劣化に基づく強度低下を抑制
し，耐久時間を延長する．
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図 1 　各種ナイロンの平衡吸水率と相対湿度

ガラス含量：A＜B＜C＜D

表 2　ナイロン 66 樹脂の環境耐久性

500 1 000 1 500 2 000
環　境 温度

（°C）
ガラス
含量

物性値が50％低下するまでの時間（h）
備 考

油

中

ギ ヤ 油

120
—
D 極圧添加

剤を含む
140

—
A
D

合成潤滑油

100 A

極圧添加
剤を含む

120 A

130
—
A
C

150
—
B
D

作 動 油

　80
—
D

極圧添加
剤を含む120

—
D

150
—
D

A T F 油

120
—
D

140
—
A
D

エンジン油 120
—
D

グリース中

　80
—
D

120
—
D

130
A
D

大　気　中
160

—
A
C

180
—
B

区分 軸 受 形 式 主 な 用 途 例 保 持 器 材 料

玉

軸

受

ミニアチュア玉軸受

深溝玉軸受
 

アンギュラ玉軸受

VTR，IC冷却ファン

オルタネータ，エアコンファン
モータ

電磁クラッチ，自動車ホイール

ナイロン 66 
（ガラス繊維含量0〜10％）

こ
ろ
軸
受

針状ころ軸受

円すいころ軸受

ET形円筒ころ軸受 
H形自動調心ころ軸受

自動車トランスミッション

自動車ホイール

一　般　用 
一　般　用

ナイロン 66 
（ガラス繊維含量10〜25％）

表 1 繊維強化ナイロン保持器の使用例
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10.9　保持器用耐熱樹脂材料

　現在，ポリアミド樹脂は中程度の使用環境条件
下では卓越した性能を示し，比較的低価格である
こととも相まって軸受保持器材料として多用され
ている．しかしながら，120°C以上での連続使用
や極圧添加剤を含む油類や酸などの薬品類と常時
又は間欠的に接触する条件下では，経時的に材料
が劣化し使用上問題がある．
　150°Cを超える高温雰囲気や腐食性薬品類と接 
触する過酷な環境で使用される軸受の保持器には，
スーパーエンジニアリングプラスチック材料を使
用しなければならない．スーパーエンジニアリン
グプラスチックは，耐熱性，耐薬品性，高温剛性，
機械的強度などの材料性能は優れているが，保持
器に対して要求される特性，例えば，成形時や軸 
受組立時に必要なじん（靭）性，ウエルド強度，耐
疲労性などに問題があり，また，材料価格が高価
であるという難点がある．表 1 には，保持器材料
として適するか否かという観点から，射出成形可
能な代表的スーパーエンジニアリングプラスチッ
ク材料を評価した結果を示す．

　表 1 の中で，分岐型PPS樹脂は，現在広く用い
られているが，じん性が低く，ぜい（脆）弱である
ため，成形時の金型からの無理抜きが困難であり，
このため保持器形状が制限される．また，軸受組
立工程で，保持器の爪，柱，リングまたはフラン
ジ部などが折損しやすいという問題もあり，必ず
しも保持器には適しない．
　これに対して，NSKで開発した耐熱プラスチッ
ク保持器は，重合工程で分子鎖を直鎖状に高分子
量にまで成長させたものであり，分子鎖は実質的
に分岐や架橋を含まず，このため，前者と比較し
て高いじん性をもっている．この直鎖型PPS樹脂
は，優れた耐熱・耐油性，耐薬品性をもつととも
に，保持器に必要なスナップフィット性，高温剛
性などの良好な機械的特性を備えている．
　NSKでは，直鎖型PPS樹脂の短所であった金
型からの離型の困難さや結晶化速度が遅いことな
どを改良し，保持器用の材料グレードを確立した．
　直鎖型L-PPS樹脂は，コスト/性能のバランス
からみて，高温環境で使用できる耐熱保持器材料
としての所要性能を最も満足していると言える．
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区　　　分 ポリエーテルスルホン
（PES）

ポリエーテルイミド
（PEI）

ポリアミドイミド
（PAI）

分 類 非晶性樹脂 非晶性樹脂 非晶性樹脂

連 続 使 用 温 度 180℃ 170℃ 210℃

物 理 的 特 性

・じん（靭）性に劣る 
（保持器形状設計に要注意）

・ウエルド強度小
・耐疲労性小

・じん性に劣る
・ウエルド強度小
・耐疲労性小

・極めて脆く無理抜き成形 
不可

・性能適性化には長期の 
特殊熱処理が必要

・熱処理物は高剛性

耐 環 境 特 性

・吸水性あり 
（寸法安定性に劣る）

・耐老化性良好
・耐ストレスクラッキング性

に劣る

・耐老化性良好
・耐ストレスクラッキング性

に劣る
・耐環境特性良好

材 料 価 格 
優 位 性 順 位 3 2 5

保 持 器 材 料 
と し て の 適 性

・性能面で問題多い
・材料価格高価

・性能面で問題多い
・材料価格高価

・性能面では良好
・材料価格，成形価格が高い 
（特殊用途向）

表 1 代表的超エンジニアリングプラスチック材料の保持器適性

ポリエーテルエーテルケトン
（PEEK）

分岐型ポリフェニレンサルファイド
（PPS）

直鎖型ポリフェニレンサルファイド
（L-PPS） 区　　　分

結晶性樹脂 結晶性樹脂 結晶性樹脂 分 類

240℃ 220℃ 220℃ 連 続 使 用 温 度

・じん性，耐摩耗性，
耐疲労性に優れる

・ウエルド強度小

・機械的特性に優れる
・じん性が低い

・機械的特性に優れる
・じん性良好
・寸法安定性良好 
（吸水性なし）

物 理 的 特 性

・耐環境特性良好 ・耐環境特性良好
・耐環境特性良好 

  ほとんどの薬品に侵されない 
  EP剤添加高温油中で劣化せず

耐 環 境 特 性

4 1 1 材 料 価 格 
優 位 性 順 位

・性能面は極めて良好
・材料価格が高い 
（特殊用途向）

・じん性に問題あり
・現状では性能 / 価格 

バランスとれていない

・性能/価格バランス良好 
（汎用用途向）

保 持 器 材 料 
と し て の 適 性

（ ）
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10.10　玉軸受用シール材料の特徴と
　　　使用温度範囲

　シール玉軸受とは，図 1 ， 2 に示すように，軸
受にシールを取り付けた玉軸受をいい，非接触シ
ール形と，接触シール形とがある．

　そのゴムシール材料として，一般的な用途には
ニトリルゴムが使用されており，ほかに温度条件
によって，ポリアクリルゴム，シリコンゴム，ふ
っ素ゴムなどが使用される．
　これらゴムには，それぞれ特有の性質があり，
使用にあたっては，目的に応じ性質を考慮して選
定する必要がある．
　表 1 に各ゴム材料の主な特徴と，軸受用シール
としての使用温度範囲を示す．

　表 1 に示す使用温度範囲は，連続して使用する
場合の目安値である．ゴムの熱老化は，温度と時
間とに関係があり，使用される時間と，頻度によ
っては，更に広い温度範囲まで使用することがで
きる．
　非接触シールでは，リップ部の摩擦による発熱
を無視することができ，ゴムを老化させる熱的要
因は，ふんい気温度及び軸受温度による物性変化
のみである．したがって熱老化による硬さの増加
や，弾性を失なっても，シール性能に与える影響
は極めて軽微であり，接触シールより使用温度範
囲を拡大して使用することができる．
　一方，接触シールではシールリップ部の摩擦に
よる摩耗や，熱による塑性変形，硬化などが問題
となる．摩耗や塑性変形が生じた場合，リップと
摺動面との間では接触圧が減少し，ついには　す
きま　を生じることになる．しかし，すきまが生
じても，その　すきま　は最低限の値にとどまるた
め，これにより，防じん性やグリース漏れなどの
密封性が，著しく低下することはない．したがっ
て，多少の塑性変形や，硬さの増大が生じても，
実用上差支えのない場合が多い．

　しかしながら，外部環境が　ごみ　や水などの多
い場合には，軸受シールを補助シールとして使用
し，主なシールを別個に設ける必要がある．
　以上述べたとおり，ゴム材料の使用温度範囲は，
選定上の一つの目安となるが，耐熱ゴムは高価な
だけに，より経済的な選定を行うには，温度条件
をよく把握し，選定することが重要である．また，
耐熱性のみにとどまらず，各ゴムの特徴をよく吟
味することも必要である．
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図 1 図 2

ゴム材料 ニ ト リ ル 
ゴ ム

ポリアクリル 
ゴ ム

シ リ コ ン 
ゴ ム

ふ っ 素 
ゴ ム

主な特徴

○最も一般的な
シール材料

○耐油性，耐摩
耗性，機械的
性質に優れる

○直射日光に老
化しやすい

○他のゴムより
価格が安い 
 
 
 

○耐熱性，耐油
性に優れる

○圧縮永久ひず
みが大きい

○耐寒性に劣る

○高温材料では
価格が安い

○エステル系グ
リースでの膨
潤に要注意 
 

○高度の耐熱性
と耐寒性を有
する

○圧縮永久ひず
みを除く機械
的性質が劣る．
特に引裂強度
に注意

○低アニリン点
鉱油，シリコ
ングリース，
シリコン油で
の膨潤に要注
意

○高度の耐熱性
を有する

○耐油性，耐薬
品性に優れる

○耐寒性はニト
リルと同程度

○ウレアグリー
スでの劣化に
要注意 
 
 

使用温
度範囲
（1）

（℃）

非接触
シール −50〜＋130 −30〜＋170 −100〜＋250 −50〜＋220

接　触
シール −30〜＋110 −15〜＋150 −70〜＋200 −30〜＋200

表 1 各ゴム材料の特徴と使用温度範囲

注　（1）　この使用温度は，ゴムシール材料の温度です．
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11.　歯車の荷重計算
11.1　平歯車，はすば歯車，やまば歯車
　　　にかかる力の計算

　歯車と転がり軸受の二つの機械要素の間には，
非常に密接な関係があり，多くの機械に使用され
ている歯車装置には，軸受がほとんど使われてい
る．これらの歯車装置に使用する軸受の定格寿命
計算，軸受の選定は，歯車のかみあい点における
力が基本となる．
　歯車のかみあい点における力は，次のように計
算される．

平歯車：

P1＝P2＝───────＝───────

………………………………………（N）

　　　＝──────＝────── ……｛kgf｝

　　S1＝S2＝P1tanα

　被動歯車に作用する力　P2，S2
　の大きさはそれ

ぞれ　P1，S1
　に等しく，方向が反対である．

はすば歯車：

P1＝P2＝───────＝───────

………………………………………（N）

　　　＝──────＝────── ……｛kgf｝

S1＝S2＝────

T1＝T2＝P1tan β

　被動歯車に作用する力　P2，S2，T2
　の大きさは，

それぞれ　P1，S1，T1
　に等しく方向が反対である．

やまば歯車：

P1＝P2＝───────＝───────

………………………………………（N）

　　　＝──────＝────── ……｛kgf｝

S1＝S2＝────

ここで，P：接線力（N）,｛kgf｝
　　　　S：分離力（N）,｛kgf｝
　　　　T：スラスト（N）,｛kgf｝
　　　　H：伝動動力（kw）
　　　　n：回転数（min−1）
　　　　dp：ピッチ径（mm）
　　　　α：歯車圧力角
　　　　αn：歯直角圧力角
　　　　β：ねじれ角
　　添字 1 ：駆動歯車のときを示す．
　　添字 2 ：被動歯車のときを示す．

やまば歯車の場合，はすば歯車におけるスラスト
が互に打消し合うので接線力，分離力のみが働く．
　接線力，分離力，スラストの力の方向は，図 1 
及び図 2 のようになる．
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9 550 000H

n1　──
dp1

2(     )
9 550 000H

n2　──
dp2

2(     )

974 000H

n1　──
dp1

2(     )
974 000H

n2　──
dp2

2(     )

9 550 000H

n1　──
dp1

2(     )
9 550 000H

n2　──
dp2

2(     )

974 000H

n1　──
dp1

2(     )
974 000H

n2　──
dp2

2(     )
P1tanαn

cos β

9 550 000H

n1　──
dp1

2(     )
9 550 000H

n2　──
dp2

2(     )

974 000H

n1　──
dp1

2(     )
974 000H

n2　──
dp2

2(     )
P1tanαn

cos β

図1 　平 歯 車

図2 　はすば歯車

◉紙面垂直上向き
○×紙面垂直下向き

◉紙面垂直上向き
○×紙面垂直下向き
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　はすば歯車のスラストの方向については，歯車
の回転方向，歯のねじれ方向及び駆動するか，駆
動されるかによって，いろいろの場合があり，そ
れぞれの力の方向は，次のようになる．

軸受にかかる荷重は，次のようにして求める．

接線力：

P1＝P2＝───────＝───────

………………………………………（N）

　　　＝──────＝────── ……｛kgf｝

分離力：S1＝S2＝P1───

スラスト：T1＝T2＝P1・tanβ

　軸受　C，Dについても，同じ方法で求めること
ができる．

歯車の荷重計算

227

9 550 000H

n1　──
dp1

2(     )
9 550 000H

n2　──
dp2

2(     )

974 000H

n1　──
dp1

2(     )
974 000H

n2　──
dp2

2(     )
tanαn

cos β

図3

図4 　スラストの方向

力の方向は図 3 の左側の図に対して示したものである．

表 1

荷重の区分 軸　 受　 A 軸　 受　 Ｂ

ラ
ジ
ア
ル
荷
重

P1により 　　　b
PA＝───P1　  　⊗　　a＋b

　　　a
PB＝───P1　  　⊗
　　a＋b

S1により 　　　b
SA＝───S1　  　扌　　a＋b

　　　a
SB＝───S1　  　扌
　　a＋b

T1により 　　dp1/2
UA＝───T1　  　扌　　a＋b

　　dp1/2
UB＝───T1　  　➡
　　a＋b

合成ラジ
アル荷重 FrA＝　PA

2＋（SA＋UA）2 FrB＝　PB
2＋（SB−UB）2

アキシアル荷重 Fa＝T1　　➡

◉紙面垂直上向き
○×紙面垂直下向き
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11.2　すぐばかさ歯車にかかる力
　　 の計算

　すぐばかさ歯車のかみあい点における力は，次
のように計算される．

P1＝P2＝───────＝───────

………………………………………（N）

　　　＝──────＝────── ……｛kgf｝

ただし，Dm1＝dp1−w sinδ 1

　　　　Dm2＝dp2−w sinδ 2

　　　　　S1＝P1tanαn cosδ 1

　　　　　S2＝P2tanαn cosδ 2

　　 　　T1＝P1tanαn sinδ 1

　　 　　T2＝P2tanαn sinδ 2

ここで，Dm：平均ピッチ径（mm）
　　　 　dp：ピッチ径（mm）
　　 　　w：歯幅（ピッチ母線長さ）（mm）
　　　 　αn：歯直角圧力角
　　　 　δ：ピッチ円すい角
　一般には δ 1＋δ 2＝90°が多い．このとき　S1

　と
T2（あるいは　S2

　と　T1）とは大きさが等しく方
向が反対である．
　δ　に対する　S/P　及び　T/P　を図 3 に示す．
　軸受にかかる荷重は，次のようにして求めるこ
とができる．

歯車の荷重計算
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9 550 000H

n1　──
Dm1

2(     )
9 550 000H

n2　──
Dm2

2(     )

974 000H

n1　──
Dm1

2(     )
974 000H

n2　──
Dm2

2(     )
図1

図2

図3

力の方向は図 2 に対して示したものである．

表 1

荷 重 の 区 分 軸　 受　 A 軸　 受　 B 軸　 受　 C 軸　 受　 D

ラ
ジ
ア
ル
荷
重

Pにより 　 　　b
PA＝───P1　  　 ◉　　　a

　 　a＋b
PB＝───P1　  　 ⊗　　　a

　 　　d
PC＝───P2　  　 ◉　　 c＋d

　 　　c
PD＝───P2　  　 ◉　　 c＋d

Sにより 　 　　b
SA＝───S1 　  　 ➡　　　a

　 　a＋b
SB＝───S1　  　 扌　　　a

　 　　d
SC＝───S2　  　 ➡　　 c＋d

　 　　c
SD＝───S2　  　 ➡　　 c＋d

Tにより 　 　　Dm1UA＝───T1      　 扌　　　2・a
　 　　Dm1UB＝───T1      　 ➡　　　2・a

　 　　　Dm2UC＝────T2  ➡　　 2（c＋d）
　 　　　Dm2UD＝────T2  ➡　　 2（c＋d）

合成ラジアル荷重 FrA＝　PA
2＋（SA−UA）2 FrB＝　PB

2＋（SB−UB）2 FrC＝　PC
2＋（SC−UC）2 FrD＝　PD

2＋（SD＋UD）2

ア キ シ ア ル 荷 重 Fa＝T1　　　➡ Fa＝T2　　　➡

◉紙面垂直上向き
○×紙面垂直下向き
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11.3　まがりばかさ歯車にかかる
　　 力の計算

　まがりばかさ歯車の場合，回転方向と歯のねじ
れ方向によって，かみあい点における力の大きさ
と方向とが変化する．
　回転方向は歯車に対し円すいの頂点と反対側か
ら見て，時計回り，反時計回りに区別する（図 1 参
照）．歯のねじれ方向は図 2 のとおりに区別する．

かみあい点における力は，次のように計算される．

P1＝P2＝───────＝───────

………………………………………（N）

　　　＝──────＝────── ……｛kgf｝

ここで，αn：歯直角圧力角
　　　 　β：ねじれ角
　　　 　δ：ピッチ円すい角
　　　 　w：歯幅（mm）
　　　　Dm：平均ピッチ径（mm）
　　　　dp：ピッチ径（mm）

ただし，Dm1＝dp1−wsinδ 1

　　　　Dm2＝dp2−wsinδ 2

分離力　S，スラスト　T　は回転方向及び歯のねじ
れ方向によって，次のようになる．

（1）右ねじれ時計回り，又は左ねじれ反時計回り

駆動歯車
　分離力
　　S1＝───（tanαn cosδ 1＋sinβ  sinδ 1）

　スラスト
　　T1＝───（tanαn sinδ 1−sinβ  cosδ 1）

被動歯車
　分離力
　　S2＝───（tanαn cosδ 2−sinβ  sinδ 2）

　スラスト
　　T2＝───（tanαn sinδ 2＋sinβ  cosδ 2）

（2）右ねじれ反時計回り，又は左ねじれ時計回り

駆動歯車
　分離力
　　S1＝───（tanαn cosδ 1−sinβ  sinδ 1）

　スラスト
　　T1＝───（tanαn sinδ 1＋sinβ  cosδ 1）

被動歯車
　分離力
　　S2＝───（tanαn cosδ 2＋sinβ  sinδ 2）

　スラスト
　　T2＝───（tanαn sinδ 2−sinβ  cosδ 2）

計算結果が正（プラス）のときは力は歯車を引き
離す方向にかかることを示し，負（マイナス）の
ときは歯車を引き寄せる方向にかかることを示す．
　一般には，δ1＋δ2＝90°が多い．このとき　T1

　と
S2（あるいは　S1と　T2）とは大きさが等しく方向
が反対である．

　軸受にかかる荷重は，11.2　すぐばかさ歯車に
かかる力の計算　と同じ方法で求めることができ
る．
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9 550 000H

n1　──
Dm1

2(     )
9 550 000H

n2　──
Dm2

2(     )

974 000H

n1　──
Dm1

2(     )
974 000H

n2　──
Dm2

2(     )

P
cosβ

P
cosβ

P
cosβ

P
cosβ

P
cosβ

P
cosβ

P
cosβ

P
cosβ

図1

図2

図3

◉紙面垂直上向き
○×紙面垂直下向き
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11.4　ハイポイドギヤにかかる力の
　　 計算

　ハイポイドギヤーのかみあい点における力は，
次のように計算される．

P1＝───────＝─────P2…………（N）

　＝──────＝─────P2…………｛kgf｝

P2＝───────……………………………（N）

　＝────── ……………………………｛kgf｝

ただし
　　　Dm1＝Dm2──・───

　　　Dm2＝dp2−w2sinδ 2

ここで，αn：歯直角圧力角
　　　 　β：ねじれ角
　　　 　δ：ピッチ円すい角
　　　　w：歯幅（mm）
　　　　Dm：平均ピッチ径（mm）
　　　　dp：ピッチ径（mm）
　　 　　z：歯数

分離力　S，スラスト　T　は，回転方向及び歯のね
じれ方向によって，次のようになる．

（1）右ねじれ時計回り，又は左ねじれ反時計回り

駆動歯車
　分離力
　　S1＝───（tanαn cosδ 1＋sinβ1 sinδ 1）

　スラスト
　　T1＝───（tanαn sinδ 1−sinβ1 cosδ 1）

被動歯車
　分離力
　　S2＝───（tanαn cosδ 2−sinβ2 sinδ 2）

　スラスト
　　T2＝───（tanαn sinδ 2＋sinβ2 cosδ 2）

（2）右ねじれ反時計回り，又は左ねじれ時計回り

駆動歯車
　分離力
　　S1＝───（tanαn cosδ 1−sinβ1 sinδ 1）

　スラスト
　　T1＝───（tanαn sinδ 1＋sinβ1 cosδ 1）

被動歯車
　分離力
　　S2＝───（tanαn cosδ 2＋sinβ2 sinδ 2）

　スラスト
　　T2＝───（tanαn sinδ 2−sinβ2 cosδ 2）
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計算結果が正（プラス）のときには，力は歯車を
引き離す方向にかかることを示し，負（マイナス）
のときには，歯車を引き寄せる方向にかかること
を示す．
　なお，回転方向及び歯のねじれ方向については，
11.3　まがりばかさ歯車にかかる力の計算　と同様
である．
　軸受にかかる荷重は，11.2　すぐばかさ歯車に
かかる力の計算　と同じ方法で求めることができ
る．

9 550 000H

n1　──
Dm1

2(     )
cos β 1

cos β 2

974 000H

n1　──
Dm1

2(     )
cos β 1

cos β 2

9 550 000H

n2　──
Dm2

2(     )
974 000H

n2　──
Dm2

2(     )
cos β2

cos β1

z1

z2

P1

cosβ1

P1

cosβ1

P2

cosβ2

P2

cosβ2

P1

cosβ1

P1

cosβ1

P2

cosβ2

P2

cosβ2
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　分離力　S　及びスラスト　T　の概略値並びに方
向を求めるための計算図表を，次に示す．

〔利用の仕方〕
分離力　S　の求め方について示す．スラスト　T　も
全く同様にして求まる．
 1 ．図の左の縦尺の上に歯直角圧力角 αn

　の値を
採る．

 2 ．次に，ピッチ円すい角　δ　とねじれ角　β 　と
の交点を求める． 2 点のうち回転方向及び歯の
ねじれ方向により　β＝0　の線より上方か下方
の 1 点が決定される．

 3 ．上の 2 点を結ぶ直線を引き右側の縦尺を切る
点を読む．この読みが接線力　P　に対する分離
力　S　の割合を百分化にて与えるものである．

歯車の荷重計算
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分離力　S　の計算図表 スラスト　T　の計算図表



236

11.5　ウォームギヤにかかる力の計算

　ウォームギヤは食違い軸歯車の一種であり，小
さい容積で大きい減速比が容易に得られる．この
ウォームギヤのかみあい点における力は，表 1 に
示すように計算される．
　なお，表 1 における記号は，次のとおりである．

　　　i：歯数比　i＝──

　　　η：ウォームギヤの効率

　　　　 η＝─────

　　　γ：進み角　γ＝tan−1──

　　　ψ：摩擦角ψは　VR＝────×───

　　　の値によって図 1 に示す値を用いる．

滑り速度　VR
　が　0.2m/s　以下の場合には　ψ＝

8°，VR
　が　6m/s　を超えるときは　ψ＝1°4′を用

いる．
　　　　αn：歯直角圧力角
　　　　αa：軸平面圧力角
　　　　Zw：条数（ウォームの歯数）
　　　　Z2：ウォームホイールの歯数
　　添字 1 ：ウォーム（駆動歯車）のとき
　　添字 2 ：ウォームホイール（被動歯車）のとき

　ウォームギヤでは，ウォームのねじれ方向及び
回転方向によって，かみあい点に作用する力の方
向は，図2.1 〜図2.4の 4 とおり　の場合がある．

　軸受にかかる荷重は，ウォームギヤのかみあい
点におけるこれらの各分力の大きさと，方向から
11.1　平歯車，はすば歯車，やまば歯車にかかる
力の計算　の表 1 と同じ方法で求めることができ
る．

歯車の荷重計算
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Z2

Zw

tanγ
tan（γ＋ψ）〔　　　　 〕

dp2

idp1

pdp1n1

cosγ
10−3

60

図1

図2.1　右ねじれウォーム

図2.2　右ねじれウォーム　（ウォームの回転が図2.1と逆向き）

図2.3　左ねじれウォーム

図2.4　左ねじれウォーム　（ウォームの回転が図2.3と逆向き）

(　  )

(　　  )

表 1

力 ウ　　　ォ　　　ー　　　ム ウ ォ ー ム ホ イ ー ル

接 線 力

P

────────  …………（N）

　　──────  …………｛kgf｝

────────＝─────＝──────

…………（N）

　 ───────＝─────＝──────

………｛kgf｝

スラスト

T

────────＝─────＝─────

…………（N）

　 ───────＝─────＝─────

………｛kgf｝

────────  …………（N）

　　──────  …………｛kgf｝

分 離 力

S

─────＝──────

　　　　　 …………（N），｛kgf｝

　　─────＝──────

　　　　　　　 …………（N），｛kgf｝

9 550 000H

974 000H

　　dp1
n1　──　　　2(     )

　　dp1
n1　──　　　2(     )

9 550 000H

974 000H

　　dp1
n1　──　　　2(     )

　　dp1
n1　──　　　2(     )

　　dp2
n1　──　　　2(     )

9 550 000Hiη

974 000Hiη

P1   η P1 

　　dp2
n1　──　　　2(     )

tan  γ tan（γ＋ψ）

P1   η P1 

tan  γ tan（γ＋ψ）

　　dp2
n2　──　　　2(     )

9 550 000Hη

974 000Hη

P1   η P1 

　　dp2
n2　──　　　2(     )

tan  γ tan（γ＋ψ）

P1   η P1 

tan  γ tan（γ＋ψ）

P1 tanα n

tan（γ＋ψ）sin（γ＋ψ）
P1 tanα a P1 tanα n

tan（γ＋ψ）sin（γ＋ψ）
P1 tanα a

◉紙面垂直上向き
○×紙面垂直下向き
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12.　その他一般
12.1　転がり軸受に関する JIS

　転がり軸受は重要な機械要素であり各種機械に
用いられるため，国際的にも　ISO（国際標準化機
構）にて，標準化が行われている．世界各国でも，
DIN（ドイツ），ANSI（アメリカ），BS（イギリス）
などに転がり軸受に関する規格がある．

　日本においては昭和40年，従来の転がり軸受
関係の　JIS　が体系化され，制定されている．その
後，ISO　規格に整合させたり，生産・販売の実態
に合わせるなど個々に改正が行われている．日本で
製作されている標準的な軸受はほとんど　JIS　に
よっており，これを補足する役割として　BAS（日
本ベアリング工業会規格）がある．
　軸受に関する主な　JIS　規格は，表 1 に示すとお
りである．
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No. 規 格 分 類 規 格 番 号 規　格　の　名　称

1 総　　　則 B 1511 転がり軸受総則

2

3
4
5
6
7

8

9
10
11
12
13
14
15
16

共

通

規

格

B 0005

B 0104
B 0124
B 1512
B 1513
B 1514

B 1515

B 1516
B 1517
B 1518
B 1519
B 1520
B 1548
B 1566
G 4805

製図—転がり軸受
-1；第1部 基本簡略図示方法　-2；第2部 個別簡略図示方法
転がり軸受用語
転がり軸受用量記号
転がり軸受—主要寸法
転がり軸受の呼び番号
転がり軸受—軸受の公差—第 1 部：ラジアル軸受
　　　　　　　　　　　—第 2 部：スラスト軸受
　　　　　　　　　　　—第 3 部：面取寸法の最大値
転がり軸受—公差—第 1 部：用語及び定義
　　　　　　　　—第 2 部：検証の原則及び方法
転がり軸受の表示
転がり軸受の包装
転がり軸受の動定格荷重及び定格寿命
転がり軸受の静定格荷重
転がり軸受のラジアル内部すきま
転がり軸受の騒音レベル測定方法
転がり軸受の取付関係寸法及びはめあい
高炭素クロム軸受鋼鋼材

17
18
19
20
21
22
23
24

25
26
27

個

別

規

格

B 1521
B 1522
B 1523
B 1532
B 1533
B 1534
B 1535
B 1536

B 1539
B 1557
B 1558

深溝玉軸受
アンギュラ玉軸受
自動調心玉軸受
平面座スラスト玉軸受
円筒ころ軸受
円すいころ軸受
自動調心ころ軸受
転がり軸受—針状ころ軸受の主要寸法及び公差
　　　　　　—第 1 部：寸法系列48，49及び69
　　　　　　—第 2 部：内輪なしシェル形
　　　　　　—第 3 部：ラジアル保持器付き針状ころ
　　　　　　—第 4 部：スラスト保持器付き針状ころ
　　　　　　　　　　　　及びスラストワッシャ
　　　　　　—第 5 部：トラックローラ
スラスト自動調心ころ軸受
転がり軸受—インサート軸受ユニット
転がり軸受—インサート軸受及び偏心固定輪

28
29
30 部  品  規  格

B 1501
B 1506
B 1509

玉軸受用鋼球
転がり軸受—ころ
転がり軸受—止め輪付きラジアル軸受—寸法、製品の
　　　　　　幾何特性仕様(GPS)及び公差値

31
32
33
34

附
属
品
規
格

B 1551
B 1552
B 1554
B 1559

転がり軸受用プランマブロック軸受箱
転がり軸受—アダプタ，アダプタスリーブ及び取外しスリーブ
転がり軸受—ロックナット，座金及び止め金
転がり軸受—インサート軸受用鋳造及び鋼板軸受箱

35 参  考  規  格 K 2220 グリース

表 1 転がり軸受に関するJIS規格
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12.2　内輪・外輪と転動体の接触部に
　　 おける永久変形量

　二つの物体が接触しているとき，その接触面内
のある部分で，材料の弾性限度を超えるような荷
重がかかったとすると，その部分で局部的な永久
変形を生じる．軸受の転動面と軌道面のように，
極めて精密に仕上げられた，しかも非常に硬い表
面でも，微視的にみると完全な表面ではないので，
真実接触面積は，見かけの接触面積に比べて驚く
ほど少なく，最初に接触する局部，例えば粗さ凸
部の先端などは比較的小さい荷重で永久変形を生
じる．このような微視的な永久変形は，軸受の機
能にはほとんど影響がなく，単に軌道面からの反
射光が変化する（走行跡がつく）くらいのもので
ある．
　ところで，荷重が更に大きくなると，永久変形
量も増えて，ついには，巨視的にも見分けられる
ようになる．図 1 はその様子を示したものである．
すなわち，玉軸受における点接触では，荷重の小
さい間は，Hertzの理論どおり，弾性変位量は荷
重　Q　のp乗（玉軸受のとき　p＝2/3，ころ軸受の
とき　p＝0.9）に比例するが，荷重が大きくなる
と，永久変形量が増えて，弾性変位の理論値から
の　ずれ　が大きくなる．
　なお，通常の軸受においては，総永久変形量　δ q

のうち，約1/3は転動体に生じ，約2/3は軌道輪
に生じる．

12.2.1　玉軸受の場合
　永久変形量　δ q

　も，荷重　Q　の関係として表わさ
れ，その関係は，A.Palmgren　によって玉軸受に
対して式（ 1 ）のように与えられている．

δ q＝1.30×10−7──（r Ⅰ1＋rⅡ1）（r Ⅰ2＋rⅡ2）
　　　　　　　　　　　　　　　（N）のとき

　＝1.25×10−5──（r Ⅰ1＋rⅡ1）（r Ⅰ2＋rⅡ2）
　　　　　　　　　　　　　　　｛kgf｝のとき

（mm）…………………………………（ 1 ）
ここで，  δ q：転動体と軌道輪との間の総永久変
　　　　　　形量（mm）
　　　 　Q：転動体荷重（N）,｛kgf｝
　　　　Dw：転動体直径（mm）
　　　　r Ⅰ1，r Ⅰ2及びrⅡ1，rⅡ2：物体ⅠとⅡとの
　　　　　接触点における主曲率半径の逆数
　　　　　（1/mm）

式（ 1 ）を　δq
　と　Q　との関係式で表わすと，式（ 2 ）の

ようになる．

　　δq＝K・Q2　　　　　　（N）
（mm）……（ 2 ）

　　　＝96.2K・Q2　　　　　｛kgf｝

定数　K　の値は，軸受系列と内径番号ごとに表 1 に
よる．Ki

　は内輪と転動体，Ke
　は外輪と転動体と

の接触における定数である．
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Q2

Dw

Q2

Dw

図 1

軸 受 の 
内径番号

軸　受　系　列　60 軸　受　系　列　62 軸　受　系　列　63

Ki Ke Ki Ke Ki Ke

00
01
02

03
04
05

06
07
08

09
10
11

12
13
14

15
16
17

18
19
20

22
24
26

28
30

　　　×10−10

2.10
2.03
1.94

1.89
0.279
0.270

0.180
0.127
0.417

0.312
0.308
0.187

0.185
0.183
0.119

0.118
0.0814
0.0808

0.0581
0.0576
0.0574

0.0296
0.0293
0.0229

0.0227
0.0181

　　　×10−10

4.12
1.25
2.21

2.24
0.975
0.997

0.703
0.511
0.311

0.234
0.236
0.140

0.141
0.142
0.0914

0.0920
0.0624
0.0628

0.0446
0.0449
0.0450

0.0225
0.0227
0.0178

0.0179
0.0143

　　　×10−10

2.01
0.376
0.358

0.236
0.139
0.133

0.0747
0.0460
0.129

0.127
0.104
0.0728

0.0547
0.0469
0.0407

0.0402
0.0309
0.0243

0.0194
0.0158
0.0130

0.00928
0.00783
0.00666

0.00656
0.00647

　　　×10−10

2.16
1.13
1.16

0.792
0.481
0.494

0.237
0.178
0.0864

0.0875
0.0720
0.0501

0.0377
0.0326
0.0283

0.0286
0.0218
0.0170

0.0136
0.0110
0.00900

0.00639
0.00544
0.00467

0.00472
0.00477

　　　×10−10

0.220
0.157
0.145

0.107
0.0808
0.0597

0.0379
0.0255
0.0206

0.0436
0.0333
0.0262

0.0208
0.0169
0.0138

0.0117
0.00982
0.00832

0.00710
0.00611
0.00465

0.00326
0.00320
0.00255

0.00209
0.00205

　　　×10−10

0.808
0.449
0.469

0.353
0.226
0.218

0.119
0.0968
0.0692

0.0270
0.0207
0.0162

0.0218
0.0105
0.00863

0.00733
0.00616
0.00523

0.00447
0.00386
0.00292

0.00203
0.00205
0.00164

0.00134
0.00136

表 1 深溝玉軸受における定数 K の値














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一例として，深溝玉軸受の62系列について　δq
　と

Q　との関係を図示すると，図 2 のようになる．
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ここで，Lwe：ころの有効長さ（mm）
　　　r Ⅰ，rⅡ：物体ⅠとⅡとの接触点における主
　　　　　　 曲率半径の逆数（1/mm）
このほかの量記号は，12.2.1　の式（ 1 ）と同じで
ある．
式（ 3 ）を　δq

　と Q との関係式で表わすと，式（ 4 ）
のようになる．

　　δq＝K・Q3　　　　　　（N）
（mm）…（ 4 ）

　　　＝943K・Q3　　　｛kgf｝

定数　K　の値は，軸受の呼び番号ごとに表 2 によ
る．Ki

　は内輪と転動体，Ke
　は外輪と転動体との

接触における定数である．

一例として，円筒ころ軸受の　NU2　系列について
δq

　と　Q　との関係を図示すると，図 3 のようになる．

12.2.2　ころ軸受の場合
　ころ軸受の場合，転動体と軌道輪との間の永
久変形量　δq

　と荷重　Q　との関係は，玉軸受と同様
A.Palmgren　によって式（ 3 ）のように与えられ
ている．

δq＝2.12×10−11・──・　──　
3

・（r Ⅰ＋rⅡ）
3 /2

　　　　　　　　　　　　　　　（N）のとき

　＝2.00×10−8・──・　──　
3

・（r Ⅰ＋rⅡ）
3 /2

　　　　　　　　　　　　　　　｛kgf｝のとき

（mm）……………………………………（ 3 ）

1
Dw

Q
Lwe(      )

1
Dw

Q
Lwe(      )

図 2 　転動体荷重と永久変形量

図 3 　転動体荷重と永久変形量




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


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軸　　受　　系　　列　　NU 2 軸　　受　　系　　列　　NU 3

呼 び 番 号 Ki Ke 呼 び 番 号 Ki Ke

NU 205 W
NU 206 W
NU 207 W

NU 208 W
NU 209 W
NU 210 W

NU 211 W
NU 212 W
NU 213 W

NU 214 W
NU 215 W
NU 216 W

NU 217 W
NU 218 W
NU 219 W

NU 220 W
NU 221 W
NU 222 W

NU 224 W
NU 226 W
NU 228 W
NU 230 W

　　　×10−16

113
050.7
019.1

010.8
010.6
010.4

006.23
003.93
002.58

002.54
001.74
001.38

000.976
000.530
000.426

000.324
000.249
000.156

000.123
000.121
000.0836
000.0565

　　　×10−16

67.5
30.9
11.4

06.53
06.64
06.74

04.06
02.57
01.69

01.70
01.15
00.915

00.648
00.343
00.277

00.210
00.162
00.0995

00.0800
00.0810
00.0559
00.0378

NU 305 W
NU 306 W
NU 307 W

NU 308 W
NU 309 W
NU 310 W

NU 311 W
NU 312 W
NU 313 W

NU 314 W
NU 315 W
NU 316 W

NU 317 W
NU 318 W
NU 319 W

NU 320 W
NU 321 W
NU 322 W

NU 324 W
NU 326 W
NU 328 W
NU 330 W

　　　×10−16

20.4
11.3
06.83

04.24
01.92
01.51

00.786
00.575
00.460

00.347
00.211
00.207

00.132
00.112
00.0903

00.0611
00.0428
00.0325

00.0176
00.0132
00.0100
00.00832

　　　×10−16

10.9
06.32
03.81

02.43
01.07
00.856

00.435
00.323
00.262

00.200
00.120
00.121

00.0761
00.0650
00.0529

00.0357
00.0247
00.0187

00.00992
00.00750
00.00576
00.00484

表 2 円筒ころ軸受における定数 K の値
軸　　受　　系　　列　　NU 4

呼 び 番 号 Ki Ke

NU 405 W
NU 406 W
NU 407 W

NU 408 W
NU 409 W
NU 410 W

NU 411 W
NU 412 W
NU 413 W

NU 414 W
NU 415 W
NU 416 W

NU 417 M
NU 418 M
NU 419 M

NU 420 M
NU 421 M
NU 422 M

NU 424 M
NU 426 M
NU 428 M
NU 430 M

　　×10−16

4.69
2.09
1.61

0.835
0.607
0.373

0.363
0.220
0.173

0.0954
0.0651
0.0455

0.0349
0.0251
0.0245

0.0182
0.0137
0.0104

0.00611
0.00353
0.00303
0.00296

　　　×10−16

2.28
1.01
0.821

0.418
0.312
0.191

0.194
0.116
0.0926

0.0509
0.0342
0.0237

0.0178
0.0130
0.0132

0.00972
0.00729
0.00559

0.00323
0.00185
0.00161
0.00163
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12.3　転動体の自転・公転速度

　転動体が，軌道輪の間で，滑ることなく転がっ
ている場合，内輪軌道上を転がった距離と外輪軌
道上を転がった距離が等しいことから，内輪及び
外輪の回転速度　ni，ne

　と転動体の自転数　na
　との

関係が求められる．
　また，転動体の公転速度は，内輪軌道の周速と
外輪軌道の周速（一般には内輪，外輪のいずれか
が静止である）との算術平均であることから求め
られる．
　転動体の自転及び公転の関係は，式（ 1 ）〜（ 4 ）
のように表される．

自転数

　na＝　───−─────　────

（min−1）………………………………（ 1 ）

自転周速度

　va＝────　───−─────　────

（m/s）…………………………………（ 2 ）

公転数（保持器回転数）

　nc＝　1−────　──＋　1＋────　──

（min−1）………………………………（ 3 ）

公転周速度（転動体ピッチ径における保持器周速）

　vc＝─────　　1−────　──

　　＋　1＋────　──　 （m/s）………（ 4 ）

ここで，  Dpw：転動体ピッチ径（mm）
　　　 　Dw：転動体直径（mm）
　　　 　α：接触角（°）
　　　 　ne：外輪回転速度（min−1）
　　　 　ni：内輪回転速度（min−1）

0≦α＜90°の場合及び　α＝90°　の場合について
内輪回転（ne＝0），外輪回転（ni＝0）のときの
転動体の自転，公転は，表 1 のようになる．
　一例として，玉軸受　6210，6310　の内輪回転
の場合の転動体自転数　na，公転数　nc

　を示すと，
表 2 のようである．
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Dpw

Dw

ne−ni

2
Dwcos2α

Dpw(                         )

pDw

60×103  

Dpw

Dw

ne−ni

2
Dwcos2α

Dpw(                         )

ni

2
Dwcosα

Dpw(                 ) ne

2
Dwcosα

Dpw(                 )

pDpw

60×103

ni

2
Dwcosα

Dpw(                 )
ne

2
Dwcosα

Dpw(                 )
〔

〕

表 1　転動体の

接　　 触　　 角 自 転・公 転 速 度

0°≦α＜90°

na

（min−1）

va

（m/s）

nc

（min−1）

vc

（m/s）

α＝90°

na

（min−1）

va

（m/s）

nc

（min−1）

vc

（m/s）

備考 1 ．±符号は時計方向回転のとき＋，反時計方向回転のとき−とする．

　　 2 ．γ ＝─────（0°≦α＜90°の場合），γ ＝───（α＝90°の場合）

自転数na，自転周速度va，公転数nc
　及び公転周速度vc

内　輪　回　転（ne＝0） 外　輪　回　転（ni＝0）

−　── −γ 　──・cosα 　── −γ 　──・cosα

───── na

（1−γ）── （1＋γ）──

───── nc

− ──・── ─・──

───── na

── ──

───── nC

1
γ

ni

2
1
γ

ne

2(         )

ni

2
ne

2

1
γ

ni

2
1
γ

ne

2

ni

2
ne

2

πDw

60×103

πDpw

60×103

πDw

60×103

πDpw

60×103

Dw cosα
Dpw

Dw

Dpw

　　 　　Dw cosα
備考　γ ＝────　　　　　　DPW

表 2　玉軸受 6210，6310の na 及び nc

玉　軸　受 γ na nc

6210 0.181 − 2.67ni 0.41ni

6310 0.232 − 2.04ni 0.38ni

(         )
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12.4　軸受の回転速度と保持器の滑り
　　 　速度

　転がり軸受の特長の一つは，滑り軸受に比べて
摩擦の少ないことである．その理由は滑り摩擦に
比べて転がり摩擦が小さいためである．しかし，
転がり軸受においても多くの部分に滑り摩擦が生
じるのは避けられない．
　その主なものは，保持器と転動体との間の滑り
摩擦，保持器案内面の滑り摩擦，転動体と軌道面
との間の弾性変位に基づく滑り摩擦，ころ軸受
における　つば　と　ころ端面との滑り摩擦などであ
る．

　高速軸受においては，保持器と転動体との間の
滑り摩擦，保持器案内面の滑り摩擦が一番問題に
なり，軸受の許容回転数は，この滑り摩擦によっ
て左右されることにもなる．
　滑り軸受においては，速度限界を表わすパラメ
ータとして，PV　値が用いられるが，転がり軸受
の滑り部分も同様に考えることができる．P　は転
動体と保持器との間の，又は保持器案内面におけ
る接触圧力であり，普通の使用状態では軸受にか
かる荷重にあまり影響されない．
　V　は滑り速度であり，したがって転がり軸受の
速度限界は，通常，滑り速度のみ，言いかえれば，
軸受の大きさと回転速度によって，ほぼ表わされ
る．
　従来，軸受の許容回転数に対する目安として，
Dpw×n　値（dmn　値）がしばしば用いられるが，
これはすなわち，軸受内部の滑り速度を表わすも
のにほかならない．
　外輪静止，内輪回転で，外輪案内保持器の場合
案内面の相対滑り速度　Ve

　は，式（ 1 ）で表わさ
れる．

　　Ve＝─── π──（1−γ ）de1ni

　　　＝Keni （m/s）…………………………（ 1 ）
ここで，de1：案内面直径（mm）
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120×103

Dwcosα
Dpw

p 　del

120×103

表 1

玉軸受 Dpw×n
×104

Ve（m/s）
（外輪案内） Va（m/s） Vi（m/s）

（内輪案内）

6210 31.5 7.5 8.0 　8.7

6310 36.9 8.5 9.1 10.3

π
120×103

備考　式（1）において，溝の深さを he とすれば

　　　de1＝Dpw＋Dw−2he＝Dpw　1＋─────

　　　Ve＝─────（1−γ）　1＋─────　Dpw・n

　　　＝K′e・Dpw・n
　　　軸受によって決まる定数 K′e は，おおむね次の
　　　範囲にある．
　　　K′e＝（0.23 〜 0.245）×10−4

Dw−2he

Dpw

Dw−2he

Dpw

(               )
(                )

軸 受 の
内径番号

軸　　　　　　　　受　　　　　　　　系　　　　　　　　列

62 63 NU 2 NU 3

00
01
02

03
04
05

06
07
08

09
10
11

12
13
14

15
16
17

18
19
20

21
22
24

26
28
30

32
34
36

38
40

　　　　　×10−5

48
50
59

67
77
92

110
125
142

155
168
184

206
221
233

249
264
281

298
316
334

350
368
400

430
470
510

550
585
607

642
682

　　　　　×10−5

49
52
66

74
81

103

121
133
149

171
189
201

218
235
252

270
287
305

323
340
366

379
406
441

475
511
551

585
615
655

695
725

　　　　　×10−5

―
―
―

―
79
92

110
126
144

157
172
189

208
226
239

251
270
288

304
323
341

361
378
408

441
478
515

551
588
615

651
689

　　　　　×10−5

―
―
―

―
84

102

123
136
155

171
189
206

224
259
261

278
298
314

333
352
376

392
416
449

486
523
559

599
635
670

707
747

表 2 玉軸受62，63系列及びころ軸受NU2，NU3系列の定数 Ke の値　　 　　γ：軸受の内部構造を表わすパラメータ

　　　　　　γ＝────

　　　　Dw：転動体直径（mm）
　　 　　α：軸受の接触角（°）
　　　　Dpw（又はdm）
　　　　　：転動体のピッチ径（mm）
　　　　ni：内輪回転速度（min−1）

　　Ke＝─────（1−γ）

　深溝玉軸受　62，63系列及び円筒ころ軸受
NU2，NU3系列 について，定数　Ke

　の値を，表 2 
に示す．
　なお，内輪案内保持器の場合の滑り速度を　Vi，
保持器に対する転動体の最大滑り速度を　Va

　とす
ると，およそ次のような関係になる．

　Vi≒（1.15 〜 1.18）Ve（直径系列 2 の軸受）
　　≒（1.20 〜 1.22）Ve（直径系列 3 の軸受）
　Va≒（1.05 〜 1.07）Ve（直径系列 2 の軸受）
　　≒（1.07 〜 1.09）Ve（直径系列 3 の軸受）

深溝玉軸受についての計算例
6210，6310　 について，ni＝4 500min−1のとき 
の　Dpw×n（dmn）及び滑り速度は，表 1 のように
なる．
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12.5　転動体の遠心力

　通常の使用条件においては，軸受にかかる荷重
に比べて転動体の遠心力は無視できる程度なので，
軸受の寿命計算には，転動体の遠心力は孝慮され
ない．
　しかし，高速で，しかも軸受荷重が小さい場合
には，転動体の遠心力が寿命に及ぼす影響は無視
できなくなってくる．
　深溝玉軸受や円筒ころ軸受では，転動体の遠心
力のために寿命は減少する．アンギュラ玉軸受で
は，初めの接触角に対して，内輪の接触角が増加
し外輪の接触角は減少して，疲労の確率は相対的
に変化する．
　遠心力が寿命に及ぼす影響の詳細は別として，
転動体の遠心力　Fc

　は，内輪回転の場合，玉軸受
及び　ころ軸受に対して，それぞれ式（ 1 ）及び
式（ 2 ）で表わされる．

玉軸受

Fc＝KBni
2 ………………………………………（ 1 ）

ただし，
KB＝5.580×10−12Dw

3Dpw（1−γ ）2……………（N）
　＝0.569×10−12Dw

3Dpw（1−γ ）2…………｛kgf｝

ころ軸受

Fc＝KRni
2 ………………………………………（ 2 ）

ただし，
KR＝8.385×10−12Dw

2Lw Dpw（1−γ ）2

…………………………………………（N）
　＝0.855×10−12Dw

2Lw Dpw（1−γ ）2

………………………………………｛kgf｝

ここで，Dw：転動体直径（mm）
　　　　Dpw：転動体ピッチ径（mm）
　　　 　γ：軸受の内部構造を表わすパラメータ

　　　　　　γ＝────

　　　 　α：軸受の接触角（°）
　　　　Lw：ころの長さ（mm）
　　　 　ni：内輪回転速度（min−1）

　軸受　62，63系列及びころ軸受　NU2，NU3系
列について，KB，KR（＝K）の値を表 1 に示す．
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Dwcosα
Dpw

軸 受 の
内径番号

軸　受　系　列　62

K

00
01
02

03
04
05

06
07
08

09
10
11

12
13
14

15
16
17

18
19
20

21
22
24

26
28
30

32
34

×10−8

   000.78
   001.37
   001.77

   002.94
   005.49
   006.86

   013.7
   025.5
   036.3

0 041.2
0 053.9
0 084.3

0 128
0 161
0 195

0 213
0 290
0 391

0 518
0 672
0 862

1 079
1 344
1 736

2 177
2 442
2 707

2 962
4 168

×10−8

｛000.08｝
｛000.14｝
｛000.18｝

｛000.30｝
｛000.56｝
｛000.70｝

｛001.40｝
｛002.60｝
｛003.70｝

｛004.20｝
｛005.50｝
｛008.60｝

｛013.10｝
｛016.40｝
｛019.90｝

｛021.70｝
｛029.60｝
｛039.90｝

｛052.80｝
｛068.50｝
｛087.90｝

｛110 00｝
｛137 00｝
｛177 00｝

｛222 00｝
｛249 00｝
｛276 00｝

｛302 00｝
｛425 00｝

備考　｛　｝の値は， kgf 単位で計算する場合の　定数 K．

軸　受　系　列　63 軸　受　系　列　NU2

K K

×10−8

00     2.16
00     3.14
00     4.41

00     6.67
00     9.41
0     15.7

0     29.4
0     47.1
0     73.5

     129
     186
     251

     341
     455
     595

     765
     969
01 216

01 491
01 824
02 560

03 011
04 080
04 570

06 160
08 140
09 003

11 572
16 966

×10−8

｛0 000.22｝
｛0 000.32｝
｛0 000.45｝

｛0 000.68｝
｛0 000.96｝
｛0 001.60｝

｛0 003.00｝
｛0 004.80｝
｛0 077.50｝

｛0 013.20｝
｛0 019.00｝
｛0 025.60｝

｛0 034.80｝
｛0 046.40｝
｛0 060.70｝

｛0 078.00｝
｛0 098.80｝
｛0 124 00｝

｛0 152 00｝
｛0 186 00｝
｛0 261 00｝

｛0 307 00｝
｛0 416 00｝
｛0 466 00｝

｛0 628 00｝
｛0 830 00｝
｛0 918 00｝

｛1 180 00｝
｛1 730 00｝

×10−8

0 005.00
0 006.08

0 011.8
0 022.6
0 035.3

0 039.2
0 043.1
0 063.7

0 091.2
0 127
0 135

0 176
0 233
0 302

0 448
0 559
0 689

0 844
1 167
1 422

1 569
2 157
2 903

3 825
4 952

×10−8

｛000.51｝
｛000.62｝

｛001.20｝
｛002.30｝
｛003.60｝

｛004.00｝
｛004.40｝
｛006.50｝

｛009.30｝
｛012.90｝
｛013.80｝

｛017.90｝
｛023.80｝
｛030.80｝

｛045.70｝
｛057.00｝
｛070.30｝

｛086.10｝
｛119 00｝
｛145 00｝

｛160 00｝
｛220 00｝
｛296 00｝

｛390 00｝
｛505 00｝

表 1 玉軸受62，63系列及びころ軸受NU2，NU3系列の定数 K の値

―
―
―

―

軸　受　系　列　NU3

K

×10−8

           09.51
00 016.7

00 028.4
00 041.2
00 063.7

 0 109
 0 149
 0 234

 0 305
 0 391
 0 494

 0 693
 0 758
  1 020

  1 236
  1 471
  1 961

  2 501
  3 207
  4 884

  6 257
  7 904
  9 807

10 787
13 925

×10−8

｛0 000.97｝
｛0 001.70｝

｛0 002.90｝
｛0 004.20｝
｛0 006.50｝

｛0 011.10｝
｛0 015.20｝
｛0 023.90｝

｛0 031.10｝
｛0 039.90｝
｛0 050.40｝

｛0 070.70｝
｛0 077.30｝
｛0 104 00｝

｛0 126 00｝
｛0 150 00｝
｛0 200 00｝

｛0 255 00｝
｛0 327 00｝
｛0 498 00｝

｛0 638 00｝
｛0 806 00｝
｛1 000 00｝

｛1 100 00｝
｛1 420 00｝

―
―
―

―
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12.6　温度上昇と寸法変化

　転がり軸受は極めて精密な機械要素の一つであ
り，温度変化による軸受の寸法精度の変化は無視
できない．
　そのため，軸受に関する測定は，原則として
20°C　において行うことが決められており，また
規格に示された寸法も 20°C における値を表わす
ことになっている．
　温度変化による寸法の変化は，寸法精度に影響
するだけでなく，運転中の軸受内部すきま　の変
化や，内輪・外輪のしめしろ にも変化をもたらす．
　また，温度差による寸法変化を利用した焼ばめ
によって，大きい しめしろ をもった はめあいを
容易に行うこともできる．
　温度上昇による寸法変化量　Δ l　は，式（ 1 ）の
ように表わされる．

　　　Δ l＝ΔT α l（mm）……………………（ 1 ）

ここで，Δ l：寸法変化量（mm）
　　　　ΔT：温度上昇（°C）
　　　 　α：軸受鋼の線膨張係数
　　　　　　　 α＝12.5×10−6（1/°C）
　　 　　l：もとの寸法（mm）

式（ 1 ）を図で表わすと，図 1 のようになる．
　次のような場合に，図 1 を利用して，簡単に寸
法変化の目安の数値を得ることができる．

（1）雰囲気温度による寸法測定値の補正をした
いとき

（2）運転中の内輪・外輪温度差による軸受内部
すきま の変化量を知りたいとき

（3）焼ばめ の際，しめしろ　と加熱温度の関係
を知りたいとき

（4）はめあい面に温度差が生じる場合に，しめ
しろ の変化を知りたいとき

例　題
内径 110mm の内輪を公差域クラス n6 の軸に
焼ばめ したいとき，内輪は何度に加熱すればよ
いか．

　φ110 n6 の軸と内輪の しめしろ の最大は
0.065 であるが，内輪を容易に軸に押し込むため 
には 0.03 〜 0.04 程度 すきま がなければなら
ない．したがって，内輪を膨張させる量は，
0.095 〜 0.105　である．
　いま，縦軸 Δ l＝0.105 と，横軸 l＝110 と 
の交点を図の上で求めると，ΔT は 70°C と 80°C  
との中間になる（ΔT≒77°C　である）．したがっ 
て，内輪加熱温度は室温＋80°C にすれば十分で
ある．
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図 1 　軸受鋼の温度上昇と寸法変化
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12.7　軸受容積と見かけの比重

　軸受内径を d（mm），軸受外径を D（mm），
幅を B（mm）とするとき，軸受の容積 V は次
のように表される．

　　V＝─p─（D2−d2）B×10−3（cm3）…………（ 1 ）
　　　　

4

　ラジアル軸受の主な寸法系列について軸受容積
を示すと，表 1 のようである．
　円すいころ軸受の場合は組立幅をBとして，計
算した値である．
　軸受の質量を W（kg）とすると W/V＝k は見
かけの比重と考えることができ，kの値は軸受の
形式によってほぼ一定の値になる．
　表 2 に寸法系列ごとにラジアル軸受の k の値
を示す．標準寸法でない軸受の質量を求めたい場
合，軸受容積 V を計算すれば，表 2 の見かけの
比重 k を用いて，質量の概算値を知ることがで
きる．
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軸 受 の
内径番号

ラ　　ジ

寸

10 30

00 
01 
02

03 
04 
05

06 
07 
08

09 
10 
11

12 
13 
14

15 
16 
17

18 
19 
20

21 
22 
24

26 
28 
30

003.6 
004.0 
005.4

007.4 
012.9 
014.9

021.7 
028.8 
035.6

045.2 
049.0 
071.7

076.7 
081.6 
113

119 
159 
175

217 
226 
236

298 
369 
396

598 
632 
773

0 005.4 
0 006.0 
0 007.9

0 010.3 
0 017.1 
0 020.0

0 031.7 
0 041.1 
0 050.0

0 065.0 
0 070.5 
0 104

0 111 
0 118 
0 170

0 179 
0 239 
0 270

0 334 
0 348 
0 362

0 469 
0 594 
0 649

0 945 
1 020 
1 240

ア　　ル　　軸　　受　　（円すいころ軸受を除く） 円　す　い　こ　ろ　軸　受

法　　　　　系　　　　　列 寸　　法　　系　　列

02 22 03 23 20 02 03

0 005.6
0 006.9
0 008.4

0 012.3
0 019.9
0 024.5

0 036.9
0 052.9
0 067.9

0 077.6
0 088.0
0 115

0 147
0 184
0 202

0 221
0 269
0 336

0 412
0 500
0 598

0 709
0 833
1 000

1 130
1 415
1 780

0 008.8
0 009.7
0 011.0

0 016.5
0 025.6
0 029.4

0 046.2
0 071.5
0 086.7

0 093.9
0 101
0 137

0 187
0 249
0 261

0 275
0 342
0 432

0 550
0 671
0 809

0 985
1 160
1 450

1 810
2 290
2 890

0 009.7
0 011.5
0 015.7

0 021.1
0 027.1
0 043.0

0 063.9
0 085.3
0 117

0 157
0 203
0 259

0 324
0 398
0 484

0 580
0 689
0 810

0 945
1 095
1 340

1 530
1 790
2 300

2 800
3 430
4 080

0 015.0
0 016.3
0 020.5

0 028.6
0 038.0
0 060.6

0 090.8
0 126
0 168

0 225
0 301
0 384

0 480
0 580
0 705

0 860
1 020
1 190

1 410
1 630
2 080

2 390
2 860
3 590

4 490
5 640
6 770

―
―
―

―
―
―

0 028.4
0 037.0
0 045.2

0 056.5
0 061.3
0 092

0 098
0 104
0 142

0 150
0 204
0 230

0 289
0 301
0 313

0 400
0 502
0 536

0 818
0 866
1 060

―
―
―

0 013.6
0 021.7
0 026.5

0 039.3
0 056.8
0 074.5

0 084.9
0 095.6
0 125

0 159
0 198
0 221

0 241
0 293
0 366

0 446
0 538
0 650

0 767
0 898
1 090

1 240
1 540
1 940

―
―

0 017.2

0 023.0
0 029.4
0 046.1

0 069.8
0 092.4
0 129

0 170
0 220
0 281

0 350
0 434
0 525

0 627
0 750
0 880

1 020
1 200
1 460

1 660
1 950
2 480

3 080
3 740
4 520

表 1 ラジアル軸受の容積
単位：cm3

軸 受 形 式 主な軸受系列 見かけの比重 k

単列深溝玉軸受（プレス保持器付き） 60，62，63 5.3

NU  形  円  筒  こ  ろ  軸  受 NU10，NU2，NU3 6.8

N  形  円  筒  こ  ろ  軸  受 N10，N2，N3 6.5

円　す　い　こ　ろ　軸　受 320，302，303 5.5

自  動  調  心  こ  ろ  軸  受 230，222，223 6.4

表 2 軸受形式と見かけの比重（k）
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12.8　円すいころ軸受の保持器の出張
　 　り量

　円すいころ軸受の保持器は，通常，鋼板プレス
製で図 1 のように外輪の側面から出張っている．
軸受の取付周りの設計に当っては，ハウジング，
間座などの部品に保持器が接触しないようにする
ことが重要である．併せて，グリース潤滑の場合，
グリースの保持スペースを設けること，油潤滑の
場合，油の流れを良くするなどの意味もあって，
JIS B 1566「転がり軸受の取付関係寸法及びは
めあい」や軸受カタログに記載されている Sa，Sb

より大きな寸法を採用することが望ましい．
　しかしながら，アキシアル方向の寸法制限があ
るなどの理由でこの寸法を小さく設計せざるを得
ない場合には，外輪側面からの保持器の出張り量
の最大値 δ 1，δ 2（表 1 ）に，可能な限り大きな
スペースを加算して，取付関係寸法 Sa，Sb を選
ぶべきである．
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図 1 　保持器の出張り 図 2 　軸受の取付関係寸法

軸 受 の 
内径番号 HR 329 J HR 320 XJ

d1 d2 d1 d2

02 
03 
04

/22 
05 

/28

06 
/32 
07

08 
09 
10

11 
12 
13

14 
15 
16

17 
18 
19 
20

— 
— 
1.2

— 
1.2 
—

0.9 
— 
1.4

2.0 
2.2 
2.2

1.9 
2.3 
2.1

2.7 
3.1 
3.1

3.5 
3.4 
3.3 
3.4

— 
— 
2.1

— 
2.2 
—

2.5 
— 
2.5

2.7 
2.5 
3.0

3.0 
3.0 
3.0

4.0 
4.0 
4.0

4.8 
5.0 
4.8 
4.7

— 
— 
1.5

1.7 
1.9 
1.9

2  
2.1 
2.5

2.3 
3  
3

3.2 
3.4 
2.7

3.0 
3.6 
4.5

4.3 
4.4 
4.6 
4.5

— 
— 
2.9

3.2 
3.5 
3.6

3.1 
3.6 
3.7

4.3 
4.4 
4.3

4.7 
4.8 
5.5

5.1 
5.0 
6.7

6.0 
6.6 
6.5 
6.4

軸　　　　　　受　　　　　　系　　　　　　列

HR 330 J HR 331 J HR 302 J HR 322 J HR 332 J HR 303 J HR 303 DJ HR 323 J

d1 d2 d1 d2 d1 d2 d1 d2 d1 d2 d1 d2 d1 d2 d1 d2

— 
— 
—

— 
2.0 
—

2.0 
— 
2.3

2.2 
2.5 
2.5

2.7 
3.2 
3.2

3.5 
3.6 
3.8

3.7 
3.6 
3.6 
3.7

— 
— 
—

— 
2.9 
—

3.8 
— 
3.2

3.0 
4.1 
4.2

4.6 
5.0 
4.9

5.2 
5.0 
6.3

5.6 
6.0 
5.8 
5.8

— 
— 
—

— 
— 
—

— 
— 
—

3.2 
3.3 
3.3

3.4 
3.5 
4.1

3.9 
3.9 
3.9

4.8 
4.1 
— 
3.9

— 
— 
—

— 
— 
—

— 
— 
—

4.6 
4.4 
4.7

5.9 
5.9 
6.4

6.4 
6.0 
5.8

6.9 
6.8 
— 
8.1

1.9 
0.7 
1.1

1.2 
0.9 
1.4

1.4 
1.6 
2.0

1.1 
1.8 
2.2

3.0 
1.5 
3.9

3.3 
4.0 
3.1

3.1 
3.6 
3.6 
3.5

1.5 
2.0 
3.0

2.7 
2.9 
3.4

3.0 
3.3 
3.0

3.5 
4.0 
4.5

4.5 
4.5 
4.5

5.0 
5.2 
5.6

6.3 
5.1 
6.0 
7.0

— 
0.4 
0.7

1.0 
1.4 
1.6

1.6 
1.6 
1.8

1.7 
2.0 
1.2

2.4 
3.7 
2.9

2.7 
2.9 
3.1

2.2 
2.6 
2.0 
2.0

— 
2.9 
3.5

3.8 
2.5 
3.6

3.3 
2.8 
4.4

5.5 
5.1 
5.5

4.7 
4.4 
4.0

5.0 
4.8 
4.7

5.9 
5.2 
5.5 
5.5

— 
— 
—

— 
2.0 
1.8

2.1 
2.2 
2.7

3.1 
3.8 
3.3

3.6 
4.1 
5.0

5.0 
5.1 
4.7

4.6 
— 
— 
4.0

— 
— 
—

— 
2.9 
3.9

4.6 
4.1 
4.4

5.1 
5.5 
5.4

5.5 
6.7 
6.8

6.3 
7.2 
6.9

8.0 
— 
— 
9.5

1.2 
1.5 
1.0

1.1 
1.7 
1.5

2.1 
— 
3.0

1.8 
2.5 
2.4

2.7 
3.1 
3.2

3.3 
3.0 
2.2

3.5 
4.0 
4.5 
4.5

3.0 
3.0 
3.0

2.7 
3.0 
4.6

4.5 
— 
4.5

5.0 
5.0 
6.0

5.7 
6.6 
6.2

6.5 
7.7 
7.9

8.5 
8.5 
8.5 

10.0

— 
— 
—

— 
2.0 
—

1.8 
— 
2.1

— 
2.3 
3.0

3.5 
3.2 
3.9

3.8 
3.7 
3.4

4.0 
3.5 
3.5 
—

— 
— 
—

— 
2.7 
—

3.6 
— 
4.8

— 
5.6 
6.9

6.3 
8.0 
8.8

8.2 
8.6 
7.7

10.5 
9.5 
10.5 
—

— 
— 
1.3

— 
1.6 
—

1.6 
— 
1.2

0.6 
2.1 
1.7

2.1 
2.7 
2.3

2.1 
1.8 
2.2

3.0 
2.0 
3.5 
2.5

— 
— 

  3.2

— 
  4.6 
—

  4.1 
— 

  4.1

  4.6 
  5.2 
  6.0

  6.6 
  6.6 
  7.5

  7.2 
  7.8 
  8.0

10.0 
  9.0 
11.5 
10.5

表 1 円すいころ軸受の保持器の出張り量
単位：mm
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12.9　軸受軌道輪単体の固有振動数

　転がり軸受軌道輪単体の固有振動の中で主なも
のは，ラジアル方向振動とアキシアル方向振動の
二つである．このうちラジアル方向の固有振動は，
図 1 に示されるような振動モードのものである．
　これらのモードは，振動の方向がラジアル方向
であり，そのモードには，その円周上の形状から
 1 次（だ円モード）， 2 次（ 3 角モード）， 3 次（ 4 角モ
ード），……と各次数のモードがある．図 1 に示
されるように， 1 次モードではモードの 腹，（又は
節）の数が 4 個であり，変形による波の数は 2 個
となっている． 2 次， 3 次の場合には，それぞれ
波の数は 3 個， 4 個となっている．
　軌道輪単体のラジアル方向固有振動数について
は，薄肉円弧形棒理論に基づいた式（ 1 ）が実測
値とよく合う．

fR i N＝───　── ──  ─────　（Hz）　 （ 1 ）

ここで， fR i N：軌道輪単体ラジアル方向 i 次の固
　　　　　　　有振動数（Hz）
　　　 　E：縦弾性係数（MPa），｛kgf/mm2｝
　　　　　 γ：比重量（N/mm3），｛kgf/mm3｝
　　　 　　g：重力加速度（mm/s2）
　　　 　　n：各モードの変形波の数（i＋1）
　　　 　　Ix：軌道輪の中方軸における断面 2 次
　　　　　　　モーメント（mm4）
　　　 　　A：軌道輪の断面積（mm2）
　　　　  　R：軌道輪の中立軸の半径（mm）

　式（ 1 ）の計算を行うには，軌道輪の断面 2 次モ
ーメントの値などが必要であり，断面形状が複雑
な軌道輪では正確に求めることはわずらわしい．
　そこで，ラジアル玉軸受の外輪について，おお
よその目安としてそのラジアル方向の固有振動数
を知りたい場合，式（ 2 ）を用いるとよい．軸受
の内径，外径及び断面形状によって決まる定数を
用いて容易に固有振動数を求めることができる．

fR i N＝9.41×105────────×

　　──────（Hz）………………………（ 2 ）

ここで，d：軸受内径（mm）
　　　　D：軸受外径（mm）
　　　　K：断面形状によって決まる定数
　　　　　　K＝0.125（シール溝付き外輪）
　　　　　　K＝0.150（開放形の外輪）

　もう一つの主な振動モードは，アキシアル方向
のものである．
　このモードは振動の方向がアキシアル方向であ
り，図 2 には 1 次から 3 次までのモードが示されて
いる．図は横から見たものであり，ラジアル方向
の振動モードと同じように， 1 次， 2 次， 3 次モー
ドの変形の波の数は，それぞれ 2 個， 3 個， 4 個と
なっている．
　軌道輪単体のアキシアル方向固有振動数につい
ては，円弧形棒理論による式と，円筒殻の無伸張
振動理論による式を合成して得られる谷口・遠藤
の近似公式（ 3 ）がある．

fA i N＝────────────────────

　 ×──　──（Hz）…………………………（ 3 ）

ここで，κ＝H/2R

　　　　r＝B/2R

　　　　λ ＝───────────

　　　　σ＝min　──，──
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ここで， fA i N：軌道輪単体アキシアル方向 i 次の
　　　　　　 固有振動数（Hz）
　　　 　E：縦弾性係数（MPa），｛kgf/mm2｝
　　 　　 γ：比重量（N/mm3），｛kgf/mm3｝
　　 　　g：重力加速度（mm/s2）
　　 　　n：各モードの変形波の数（i＋1）
　　　 　R：軌道輪の中立軸の半径（mm）
　　　 　H：軌道輪の厚さ（mm）
　　　 　B：軌道輪の幅（mm）
　　　 　ν：ポアソン比

　この式は，断面形状が長方形の場合のものであ
るが，軸受軌道輪の場合についても低次モードで
は実測値とよく合う．
　しかし，この計算は煩雑なので，玉軸受の外輪
についておおよその目安としてアキシアル方向固
有振動数を知りたいときには，式（ 4 ）によると
よい．軸受の内径，外径，幅寸法及び外輪の断面
形状によって決まる数値を用いて求めることがで
きる．

ここで，R0＝B/｛D−K（D−d）｝
　　　　H0＝K（D−d）/B

1
2p

Eg
γ

Ix

AR4
n（n2−1）

 n2＋1

K（D−d）
｛D−K（D−d）｝2

n（n2−1）
 n2＋1

　3──n（n2−1）r 6p

（1−ν2） 　──　────────＋n2＋λ
r
κ

n2（n2＋1）r 2＋3
n2r 2＋6（1−ν）(     )2

Eg
γ

1
R

1＋ν
2−1.26σ（1−σ4/12）

κ
r

r
κ(             )

fA i N＝─────────────────────────────（Hz）…（ 4 ）9.41×105n（n2−1）R0
2

B　───・────────＋n2＋────────────0.91
H0

2

n2（n2＋1）R0
2＋3

n2R0
2＋4.2

1.3
2−1.26H0＋0.105H0

5

図 1 　ラジアル方向 1 〜 3 次の振動モード

図 2 　アキシアル方向 1 〜 3 次の振動モード
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12.10　軸受の振動と音響

　転がり軸受に発生する振動や音響は多種多様で
あり，その代表的なものを表 1 のように分類でき
る．表 1 は軸受の振動・音響を，現在の優れた加
工技術を用いても発生する軸受の構造に基づくも
のと，それ以外の原因に基づくものとに大別し，
更にそれらを幾つかのグループに分類したもので
ある．しかし，各グループ間の境界は絶対的なも
のではない．軸受の構造に基づく振動・音響であ
っても，その大小が軸受の精度に関係していたり，
逆に精度に関する振動であっても軸受周辺の影響
などにより，軸受精度の向上だけでは皆無にでき
ない．
　表中の矢印は振動と音響との関連を示し，一般
には振動と音響とは因果関係にある．このため，
軸受の振動と音響は混同して扱われることがある
が，軸受の通常の使用条件では， 1 kHz 近辺が両
者の区別の目安となる．すなわち，ほぼ 1 kHz 
以下の周波数領域では振動として，それ以上にな
ると音響として問題になることが多い．
　しかし，表 1 に示すような代表的な振動・音響
については，その原因がほぼ解明され，実用上問
題になることが少なくなっている．ただし，最近
の軸受の使用環境の変化に伴い，新たな振動や音
響がでてきている．特に低温環境下での異常音の
例が多い．それらは軸受内部の摩擦に起因するこ
とが多いようである．
　このような異常音も含め，軸受の振動・音響を
防止したり減少させたりするには，問題にする振
動又は音響をあらかじめ絞って対象を明確にして
おくことが大切である．最近ではコンパクトで性
能の良い録音機器が容易に入手できるので，それ
らを利用し問題の振動や音響が生じたとき，記録
しておくことを推奨する．
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表 1　転がり軸受の振動と音響の関連

軸　　　受　　　の

軸受の構造に基
づく振動

軸受の精度に関
係する振動

軸受の取扱い不
良による振動

転動体の通過振動

軌道輪の固有振動

軸受の ばね によ
る振動

軌道面・転動面の
うねり による振動

保 持 器 の 振 動

きず による振動

ごみ による振動

振　　　動 軸　　　受　　　の　　　音　　　響

外輪慣性モーメント系の
角方向固有振動

外輪質量系のアキシアル
方向固有振動

軌道輪の曲げ固有振動

ア キ シ ア ル 振 動

ラ ジ ア ル 振 動

軸 受 周 り の 共 振 振 動

レ ー ス 音

転 動 体 落 ち 音

き し り 音

う な り 音

軸受周りの共振音

び び り 音

保 持 器 音

き ず 音

ご み 音

軸 受 の 構 造 に 基 づ く 音

軸受を機械に組み込んだと
きに発生する音

軸受の精度に関係する音

軸受の取扱い不良による音
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12.11　軸受システムの設計に対する
　　　FEMの応用

　機械の設計段階で転がり軸受を選定する場合，
軸やハウジングの寸法・精度・材質などに加えて，
軸受周囲の機械構造や環境をも含めた動的・熱的
な問題の検討が必要になることがある．
　例えば，機械に組み込まれた軸受の実荷重分布
と寿命の予測，異材質の組合せなどによる熱変形
差に起因する過負荷やクリープの問題，あるいは，
軸受の昇温・温度分布の推定などである．
　NSK では，このような軸と軸受システムの解
析・検討に有限要素法（FEM）を用いて，軸受
の最適設計を行なっている．
　ここでは，熱伝導に関する問題について，FEM

を利用した解析例を示す．図 1 は，軸とハウジング
の外表面を水冷する場合，軸受の熱抵抗や はめ
あい部分の熱抵抗を考慮して，圧延機用軸受の定
常状態における温度分布を計算した例である．

この解析では，昇温による軸受の内部すきまの減
少量や軸と内輪との間の はめあい における すき
ま の増加量などわかる．図 2 は，旋盤主軸台に
ついて，回転開始後，時間の経過に伴う温度分布
変化を計算したものである．図 3 は，そのときの
軸受主要部分の温度変化の計算例である．この例
では，回転開始後に軸受予圧が増加し，約10分
後に軸受予圧荷重が極大値をとることなどが予想
できる．
　軸受システムの FEM 熱解析においては，発生
熱量の算定や周囲環境との境界条件の設定が難し
いことが多い．NSK では，FEM を更に有効利用
できるように，FEM 解析したデータの蓄積，並
びに解析技術の向上を進めている．
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図 1 　圧延機中間ロール温度分布の計算例

図 2 　旋盤主軸台の温度上昇の計算例

図 3 　軸受システムの温度上昇計算例
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　FEM 解析を応用した例として，厚板圧延機に
おいてハウジングを支持するロッカープレートの
形状が，円すいころ軸受（φ489　×φ635　×
321）の寿命とハウジング応力に及ぼす影響につ
いて検討した結果を紹介する．図 4 は，解析の対
象としたハウジングとロッカープレートの概略で
ある．ロッカープレート内側の逃し量 l を種々変
えて解析した結果，次のことがわかった．

　（1） ハウジングに生じる応力（最大主応力）の
最大値δmax は，ハウジング最下部に生じる．
　（2） l の増加とともにδmax は増大するが，材料
の疲労限に比べると小さい．
　（3） 軸受の転動体荷重分布は l によって大きく
変化し，l/L＝0.7 付近で軸受寿命は最大となる．

　（4） ハウジングに発生する応力と軸受寿命か
ら，この例では，l/L＝0.5 〜 0.7が適切と考える．
　図 5 は，l/L≒0.55のときのハウジングの応力
分布と変形及び転動体荷重分布の計算結果である．
　図 6 は，l の変化に伴うハウジングの応力と軸
受寿命の計算結果である．

　以上のように FEM 解析は，軸受システムの設
計に大きな役割を果たしており，その解析対象は
表 1 に示すように多岐にわたっている．このほか，
ころ軸受の つば の強度解析，保持器の固有モー
ド解析など，軸受部品単体についても解析を行な
っており，NSK 軸受の設計の高度化に役立てて
いる．
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図 4 　圧延機ハウジングとロ
　　　ッカープレートの概略

図 5 　ハウジング応力と軸受の転動体荷重分布の計算例

図 6 　ハウジング応力と軸受寿命の計算値

軸受の用途 軸 受 シ ス テ ム の 解 析 例 解　析　目　的

自　動　車
◦ハブユニット　◦テンションプーリ　◦デフ周辺構造　
◦ステアリングジョイント

強度，剛性，クリーブ， 
変形，軸受寿命

電　　　機
◦モータブラケット　◦オルタネータ　 
◦クリーナ用軸受　◦HDD用ピボット軸受ユニット

振動，剛性，変形， 
軸受寿命

鉄 鋼 機 械
◦ロールネック軸受周辺構造（冷延，熱延，テンパーミル） 
◦圧下スクリュー軸受　◦連鋳ロール用ハウジング

強度，剛性，変形， 
温度分布，軸受寿命

工 作 機 械
◦マシニングセンタ主軸　◦研削スピンドル　◦旋盤主軸
◦テーブル駆動系周辺構造

振動，剛性，温度分布， 
軸受寿命

そ　の　他
◦ジェットエンジン主軸　◦車軸軸受箱　 
◦半導体関連機械　◦エンジンブロック　◦旋回輪周辺構造

強度，剛性，熱変形， 
振動，変形，軸受寿命

表 1 FEM による軸受システム解析例
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13.　NSK 専用軸受
13.1　ジャイロ用超精密玉軸受

（1） ジャイロとジャイロ用軸受
　航空機や船舶などの航行姿勢や角速度を検知す
るジャイロは，検出する運動の方向，速度などの
数によって構造的に 1 自由度及び 2 自由度のジャ
イロに分けられる（図 1 ）．

　それらのジャイロに使用される軸受の特性がジ
ャイロの性能に大きく影響するため，超精密なミ
ニアチュア軸受の中でも最高度の性能が要求され
ている．高速回転するロータ軸を支持する軸受及
びその枠（ジンバル）を支持する軸受には，とも
に安定した低摩擦トルクが要求される．
　ジャイロ用転がり軸受の主な形式とその使用条
件は，表 1 に示すとおりである．

　ロータ用，ジンバル用ともに主としてインチ
系列の超精密軸受が使われ，その主要寸法及び
NSK の呼び番号の代表的なものを表 2 に示す．
　なお，特殊形状のジャイロ専用軸受も多い．
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図 1 　ジャイロの形式

用　途 主な軸受形式 使　用　条　件　例

ロータ用
アンギュラ玉軸受， 
エンドキャップ玉軸受 

12 000，24 000min−1又は36 000min−1

60〜80℃ 
ヘリウムガス中

ジンバル用
深溝玉軸受， 
その他特殊形状軸受 

±2°揺動 
常温〜80℃ 
シリコーン油又は大気中

表 1 ジャイロ用軸受の形式と使用条件
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主要寸法（mm） 呼　　び　　番　　号

d D B B1 r 
（最小） 開 放 形 両シールド形

1.016 
1.191 
1.397

1.984 
2.380 

 

3.175 
 

 
 

3.967

4.762 
 

6.350 
 

 
7.938 
9.525

3.175 
3.967 
4.762

6.350 
4.762 
4.762 
7.938

6.350 
7.938 
9.525

9.525 
12.700 
7.938

7.938 
9.525 

12.700

9.525 
12.700 
15.875 
19.050

12.700 
22.225

1.191 
1.588 
1.984

2.380 
1.588 

—0 
2.779

2.380 
2.779 
2.779

3.967 
4.366 
2.779

2.779 
3.175 
3.967

3.175 
3.175 
4.978 
5.558

3.967 
5.558

—
2.380 
2.779

3.571 
—0 

2.380 
3.571

2.779 
3.571 
3.571

3.967 
4.366 
3.175

3.175 
3.175 
4.978

3.175 
4.762 
4.978 
7.142

3.967 
7.142

0.1 
0.1 
0.1

0.1 
0.1 
0.1 
0.15

0.1 
0.1 
0.15

0.3 
0.3 
0.1

0.1 
0.1 
0.3

0.1 
0.15 
0.3 
0.4

0.15 
0.4

*R 09 
*R 0 
*R 1

*R 1-4 
*R 133 
     — 
*R 1-5

*R 144 
*R 2-5 
*R 2-6

*R 2 
*R 2 A 
*R 155

*R 156 
*R 166 
*R 3

*R 168 B 
*R 188 
*R 4 B 
*R 4 AA

*R 1810 
*R 6

—
R 0 ZZ 
R 1 ZZ

R 1-4 ZZ 
        — 
R 133 ZZS 
R 1-5 ZZ

R 144 ZZ 
R 2-5 ZZ 
R 2-6 ZZS

R 2 ZZ 
R 2 AZZ 
R 155 ZZS

R 156 ZZS 
R 166 ZZ 
R 3 ZZ

R 168 BZZ 
R 188 ZZ 
R 4 BZZ 
R 4 AAZZ

R 1810 ZZ 
R 6 ZZ

表 2 ジャイロ用軸受の主要寸法と呼び番号

* ロータ用としてアンギュラ形の軸受もある．

主要寸法（mm） 呼　　び　　番　　号

D1 C1 C2 フランジ付 
き開放形

フランジ付き
両シールド形

—
5.156 
5.944

7.518 
5.944 
5.944 
9.119

7.518 
9.119 

10.719

11.176
—

9.119

9.119 
10.719 
14.351

10.719 
13.894 
17.52 

—

13.894 
24.613

—
0.330 
0.580

0.580 
0.460 

— 0 
0.580

0.580 
0.580 
0.580

0.760
—

0.580

0.580 
0.580 
1.070

0.580 
0.580 
1.070 

—

0.790 
1.570

—
0.790 
0.790

0.790 
— 0 

0.790 
0.790

0.790 
0.790 
0.790

0.760
—

0.910

0.910 
0.790 
1.070

0.910 
1.140 
1.070 

—

0.790 
1.570

—
FR 0 
FR 1

FR 1-4 
FR 133 
     — 
FR 1-5

FR 144 
FR 2-5 
FR 2-6

FR 2
—

FR 155

FR 156 
FR 166 
FR 3

FR 168 B 
FR 188 
FR 4 B 
     —

FR 1810 
FR 6

—
FR 0 ZZ 
FR 1 ZZ

FR 1-4 ZZ 
       — 
FR 133 ZZS 
FR 1-5 ZZ

FR 144 ZZ 
FR 2-5 ZZ 
FR 2-6 ZZS

FR 2 ZZ
—

FR 155 ZZS

FR 156 ZZS 
FR 166 ZZ 
FR 3 ZZ

FR 168 BZZ 
FR 188 ZZ 
FR 4 BZZ 
       —

FR 1810 ZZ 
FR 6 ZZ
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（2） ジャイロ軸受の特性
（2.1） ロータ用軸受
　ロータ用軸受には，高速回転のもとで回転トル
クが極めて低く変動がなく，かつ長時間安定して
いることが要求される．このため，油を含浸させ
た保持器を用いることが多い．潤滑油を溶剤で溶
かして軸受に注入する潤滑方法もあるが，摩擦ト
ルクは油量の影響を受けるので適切な濃度調整が
必要である（図 2 ）．この場合には油量を遠心分
離で調整し，変動のない回転トルクにする．軸受
の形式としては，エンドキャップと外輪を一体と
した特殊な形状のものもある（図 3 ）．

（2.2） ジンバル用軸受
　ジンバル用軸受には，ジャイロの出力軸として
低摩擦トルクと耐振動特性が要求される．表 3 に
代表的な軸受について最大起動トルクを示すが，
軌道溝の加工や保持器の特殊設計によって更に低
い起動トルクが得られている．

また，外部振動によるフレッチングが懸念される
場合，軌道に硬質被膜処理をして，耐振動特性を
向上させた例もある．
ロータ用，ジンバル用軸受に対する仕様を表 4 に
示す．
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図 3 　エンドキャップ玉軸受の例

図 2 　油量と回転トルク

軸 受 の 
呼び番号

測定荷重
mN

｛gf｝

ラジアル内部すきま（mm）

MC2
3〜8

MC3
5〜10

MC4
8〜13

MC5
13〜20

MC6
20〜28

最大起動トルク（mN・m）｛mgf・mm｝

R1 

R1-5 

R144 

R2 

R3 

R4B 

735 
｛75｝

735 
｛75｝

735 
｛75｝

735 
｛75｝

3 900 
｛400｝

3 900 
｛400｝

7.95 
｛810｝

13.2 
｛1 350｝

8.92 
｛910｝

14.7 
｛1 500｝

63.5 
｛6 500｝

68.5 
｛7 000｝

7.35 
｛750｝

12.3 
｛1 250｝

8.35 
｛840｝

13.7 
｛1 400｝

54.0 
｛5 500｝

59.0 
｛6 000｝

6.75 
｛690｝

11.8 
｛1 200｝

7.65 
｛780｝

12.7 
｛1 300｝

54.0 
｛5 500｝

59.0 
｛6 000｝

6.10 
｛620｝

10.7 
｛1 090｝

6.85 
｛700｝

11.8 
｛1 200｝

49.0 
｛5 000｝

54.0 
｛5 500｝

5.20 
｛530｝

9.70 
｛990｝

6.08 
｛620｝

11.4 
｛1 160｝

44.0 
｛4 500｝

49.0 
｛5 000｝

表 3 軸受の最大起動トルク

区分 ロータ用軸受 ジンバル用軸受

軸受形式
軸受の精度

潤滑方法 

保持器
玉の精度
軸受の接触角(°)

アンギュラ形
CLASS 7P以上
油含浸保持器で自己潤滑 

（グリース併用あり）
フェノール積層材
等級 3 程度のもの
20〜28

深溝形又はアンギュラ形
CLASS 5P又はCLASS 7P

油潤滑，適量注入 

鋼板製（低トルク設計）
等級 5 程度以上のもの

—

表 4 ロータ用，ジンバル用軸受の仕様（例）
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13.2　真空用軸受
　　　―X線管用玉軸受―

　X線発生管の回転陽極用の玉軸受は，高真空，
高温，高速という厳しい条件で使われる．
　X線管は図 1 のような構造をもち，内部圧力は
0.13mPa（10−6Torr）以下である．陰極（フィ
ラメント）より陽極（ターゲット）に向かって熱
電子が流れ，陽極上でX線が発生する．
　ロータはモータの一部であり，外から電磁的に
駆動される．回転速度は，3 000 〜 10 000min−1

が多い．陽極の回転方式には，内輪回転及び外輪
回転がある（図 2 ）．一般に，内輪回転のほうが
剛性が高く，軸受温度も低目であるが，構造は複
雑になる．

　陽極の発熱のため，陽極側の軸受は最高 400
〜 500°C，反対側の軸受でも 200 〜 300°C に
達する．そのために軸受には，耐熱性に優れた高
速度工具鋼が用いられる．

　X線管の多くは医療用であるため，静粛な回転
が必要である．しかし，構造上，剛性を高めにく
い上に，激しい温度変化のため，軸受の内部すき
まが大きく変化するので，防振には不利である．
そのため，軸受及びその周辺の設計には細心の注
意が払われている．

　軸受は内径 6 〜 10mm のものが多く，図 3 に
構造の例を示す．

　（a） は打抜き保持器付き
　（b） は外輪軌道全体を円筒面にしたもの
　（c） は外輪軌道の片側を円筒面にして熱膨張に

よる内輪・外輪の ずれ を軸方向に逃がす
ようにしたもの．

なお，（b） 及び （c） は通常，総玉形の軸受である．
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図 1 　X線管の構造例

図 2 　陽極の軸受と回転方式

図 3 　X線管用軸受の構造例
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　X線管用玉軸受の最大の問題点は，その潤滑方
法である．真空で高温のため固体潤滑剤を用いる
が，次のいずれかによることが多い．

（1） 保持器ポケット面に二硫化モリブデンなど層
状構造の固体潤滑剤をつける．

（2） 玉や内輪・外輪軌道の表面に軟質金属（銀又
は鉛）の薄い被膜をつける．

　方法の （2） は，多くは総玉軸受の場合であり，
被膜のつけ方は，めっき，イオンプレーティング
などによる．

　軟質金属被膜をした玉軸受を真空中で耐久試験
した結果を，次に示す．図 4 は，内径 8 mm，外
径22mm の玉軸受を 0.13mPa｛10− 6Torr｝中で，
9 000min−1，アキシアル荷重20N｛ 2 kgf｝，常温
で回転させたときの耐久時間の比較である．図 5 
は，そのときの回転トルクの時間変化である．

　玉だけをセラミックにした場合，無潤滑では軌
道の摩耗が多かったが，軌道に被膜のあるときに
は，トルク変動も小さく安定している．図 6 は，
更にハウジング温度を 300°C にした場合，内径
9.5mm，外径 22mm の玉軸受をアキシアル荷重
 5 N｛0.5kgf｝又は 20N｛2kgf｝，9 000min−1で回
転させた試験の一例である．
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図 5 　トルクと耐久性

図 6 　潤滑条件と耐久時間（高温）

図 4　潤滑条件と耐久時間（常温）

材　質
潤　　　滑 耐　久　時　間

内輪・外輪 玉
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属
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属

a. 無潤滑

b. 玉に銀被膜

c. 内輪・外輪・玉に銀被膜

d. 無潤滑

e. 内輪・外輪に銀被膜

セ
ラ
ミ
ッ
ク

0 50

時間 h

100
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13.3　高真空用玉軸受

　普通の潤滑油やグリースが使えないような高真
空用として，固体潤滑剤の被膜を施した玉軸受が
ある．それらの軸受の呼び番号及び主要寸法を
表 1 に示す．それらの軸受には，保持器付きと総
玉形式とがあり，用途によってはフランジ付きや
シールド付きの軸受も使われる．
　保持器付き軸受では，保持器の形状・材質に適
切なものを選ぶことにより，低速では低トルクで
安定した回転を得ることができる．しかし，高速
では保持器と玉との間の滑り摩擦が大きくなり，
総玉形式の軸受のほうが適している．

　保持器付き軸受と比較すると総玉軸受は玉どう
しの滑り接触のため回転トルクはやや大きいが，
摩耗が少なく，トルク変動も小さい．そのため総
玉軸受は，低速から高速まで使われる．
　固体潤滑剤としては，Ag（銀）や Pb（鉛）な
どの軟質金属，二硫化モリブデン（MoS2）など
の層状構造物が使われる．これらの固体潤滑剤の
薄膜で潤滑された軸受の 100 〜 9 000min−1にお
ける摩擦・摩耗特性の例を，表 2 及び図 1 〜 3 に
示す．表 2 から，Ag は特に摩耗をきらう場合に，
Pbや MoS2 は低トルクを要求される場合に推奨
される．
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図 1 　回転速度と回転トルク
図 2 　回転速度と回転トルク

図 3 　アキシアル荷重と回転トルク

呼び番号
主　要　寸　法（mm）

d D B

U−694hS 
U−625hS 
U−626hS

U−627hS 
U−608hS 
U−629hS

U−6000hS 
U−6200hS 
U−6001hS

U−6201hS 
U−6002hS 
U−6202hS

U−6003hS 
U−6203hS 
U−6004hS

U−6204hS 
U−6005hS 
U−6205hS

U−6006hS 
U−6206hS 
U−6007hS

U−6207hS 
U−6008hS 
U−6208hS

4 
5 
6

7 
8 
9

10 
10 
12

12 
15 
15

17 
17 
20

20 
25 
25

30 
30 
35

35 
40 
40

11 
16 
19

22 
22 
26

26 
30 
28

32 
32 
35

35 
40 
42

47 
47 
52

55 
62 
62

72 
68 
80

4 
5 
6

7 
7 
8

8 
9 
8

10 
9 
11

10 
12 
12

14 
12 
15

13 
16 
14

17 
15 
18

表 1 高真空用玉軸受の主要寸法

備考　軸受の形式は，開放形，シールド形及び総玉形と
する． 
材質は SUS440C である．

被膜の 
種　類

摩　擦　特　性

摩耗量ト 
ル 
ク 
値

回転速度との関係 アキシアル荷 
重との関係　 

図 3
比較的低速

図 1
比較的高速

図 2

Ag 大 
△

ほとんど変
化なし　　 

○

回転速度と
ともに増加

△

荷重ととも
に急増　　 

△

少ない 
○

Pb 中 
○

ほとんど変
化なし　　 

○

回転速度と
ともに増加

△

荷重ととも
に微増　　 

△

Agより 
多い　　 

△

MoS2
小 
○

ほとんど変
化なし　　 

○

ほとんど変
化なし　　 

○

荷重ととも
に微増　　 

○

Agより 
多い　　 

△

表 2 高真空用玉軸受の特性

備考　○：優れている　△：比較して劣る
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13.4　軽接触密封玉軸受

　回転機器の小形軽量化や低トルク化に伴い，そ
れらの機器に使用される軸受にも，高密封性能に
併せて低トルク化が要求されるようになってきて
いる．
　これらの要求に応えたのが，DDW シール軸受
であり，標準接触シールのDDU 軸受に比較して，
次のような特長をもっている．

 1 ．シールの主クリップと内輪との しめしろ が
少なく，主リップの腕が長くかつ細いため，シ
ールのリップ圧が小さく，低トルクとなってい
る．

 2 ．遠心力でダストを外へ飛ばす作用のある内輪
シール溝の外側斜面に主リップが接触している
ので，防じん性能が特に優れている．

 3 ．主リップが内輪シール溝の外側斜面に接触し
ているので，軸受内部圧力が主リップ部から逃
げにくく，内圧が逃げる際に生じるグリースの
漏れが発生しにくい．

　現在，軸受内径 10 〜 50mm の軸受が用意さ
れているが，それ以上の寸法の軸受については，
ご相談ください．
　ニトリルゴムのシールの場合，DDWシールの
色相は，緑色が標準である．非接触シールVV の
黒，標準接触シールDDU の茶色と識別しやすい．
図 1 にDDWシール軸受の概略図を，図 2 に評価
試験の結果例を示す．
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図 1 　DDW　シール軸受

図 2 　DDW　シール軸受の評価試験例
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13.5　トランスミッション用
　　 密封クリーン軸受

　トランスミッション用密封クリーン軸受は，ギ
ヤボックス中の異物の侵入を防ぎ，軸受の疲れ寿
命を飛躍的に増大させた特殊シール付き軸受であ
る．
　これらの軸受は，実機トランスミッション耐久
試験において，標準の玉軸受の 6 〜 10 倍ほど
の耐久寿命をもっていることが確認されている．
　ギヤボックス内のギヤ油中に浮遊している有害
な微小異物の侵入を特殊なシールで防ぎ，異物の
かみ込みによる軌道の圧こんを極力少なくしてい
る．そのために，軸受の疲労パターンを，表面疲
労のパターンから軸受本来の疲れ寿命の基準とな
っている内部疲労パターンに替え，軸受の長寿命
化を図っている．また，最近のギヤ油の低粘度の
傾向に対しても，あまり影響を受けず，開放形軸
受に比べ有利である．
　これらの密封クリーン軸受は，トランスミッシ
ョン専用軸受として，通称，TM 玉軸受と呼ばれ，
次の四つの大きな特長をもっている．

 1 ．トランスミッション用軸受として，満足でき
る設計仕様になっている．

 2 ．初期の潤滑を補助するため，ギヤ油と親和性
のあるグリースを封入している．

 3 ．異物の侵入を防止し，潤滑油は流入できるシ
ールリップ構造になっている（図 1 ）．

 4 ．通常の接触シール軸受と比較し，低トルクで
ある．

　なお，これらのTM 玉軸受は，表 1 に示すよう
にシリーズ化されており，現在使われている軸受
系列 62 及び 63 の開放形軸受と呼び寸法が同じ
であり，取替えが可能である．
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図 1 　断面及び拡大図

呼び番号
主要寸法 基本定格荷重
（mm）    （N）      ｛kgf｝

d D B Cr Cor Cr Cor

TM203 
TM303 
TM204 
TM304

TM2/22 
TM3/22 
TM205 
TM305

TM2/28 
TM3/28 
TM206 
TM306

TM2/32 
TM3/32 
TM207 
TM307

TM208 
TM308 
TM209 
TM309

TM210 
TM310 
TM211 
TM311

TM212 
TM312 
TM213 
TM313

TM214 
TM314

17 
17 
20 
20

22 
22 
25 
25

28 
28 
30 
30

32 
32 
35 
35

40 
40 
45 
45

50 
50 
55 
55

60 
60 
65 
65

70 
70

40 
47 
47 
52

50 
56 
52 
62

58 
68 
62 
72

65 
75 
72 
80

80 
90 
85 

100

90 
110 
100 
120

110 
130 
120 
140

125 
150

12 
14 
14 
15

14 
16 
15 
17

16 
18 
16 
19

17 
20 
17 
21

18 
23 
19 
25

20 
27 
21 
29

22 
31 
23 
33

24 
35

9 550 
13 600 
12 800 
15 900

12 900 
18 400 
14 000 
20 600

16 600 
26 700 
19 500 
26 700

20 700 
29 400 
25 700 
33 500

29 100 
40 500 
31 500 
53 000

35 000 
62 000 
43 500 
71 500

52 500 
82 000 
57 500 
92 500

62 000 
104 000

4 800 
6 650 
6 600 
7 900

6 800 
9 250 
7 850 

11 200

9 500 
14 000 
11 300 
15 000

11 600 
17 000 
15 300 
19 200

17 800 
24 000 
20 400 
32 000

23 200 
38 500 
29 300 
44 500

36 000 
52 000 
40 000 
60 000

44 000 
68 000

975 
1 390 
1 300 
1 620

1 320 
1 870 
1 430 
2 100

1 700 
2 730 
1 980 
2 720

2 120 
3 000 
2 620 
3 400

2 970 
4 150 
3 200 
5 400

3 600 
6 300 
4 450 
7 300

5 350 
8 350 
5 850 
9 450

6 350 
10 600

490 
675 
670 
805

695 
940 
800 

1 150

970 
1 430 
1 150 
1 530

1 190 
1 730 
1 560 
1 960

1 820 
2 450 
2 080 
3 250

2 370 
3 900 
2 980 
4 550

3 700 
5 300 
4 100 
6 100

4 500 
6 950

表 1 TM玉軸受の諸元
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13.6　圧延機ロールネック用
　　 密封クリーン軸受

　圧延機ロールネック軸受の周辺には，多量のロ
ール冷却水（又は圧延油）や，スケールなどが飛
散している．その上，ロールとチョックの敏速な
着脱の必要性などから，チョックに装着されたオ
イルシールは，損傷する機会が多く，ロールネッ
ク軸受は，冷却水やスケールなどが侵入しやすい
環境条件におかれている．
　使用後の軸受内のグリースを調査すると，多量
の水分を含んでいたり，また，軸受の軌動を観察
してみると，使用後短期間でスケールなどの異物
をかみ込んだ圧こんが無数に付いていて，軌道面
の疲労が進行している例が多い．
　これらの調査と解析の結果から NSK が開発し
たロールネック用密封クリーン軸受は，既に国内
外で数多く使用されている．
　ロールネック用密封クリーン軸受の特長は，次
のとおりである．

（1） グリースの補給工数の削減が可能になり，従
来， 1 軸受当り 1 日 1 回以上のグリース補給を行
っていた工数が全く不要になる．このため，メン
テナンスコストの大幅な削減が可能である．

（2） 軸受両端部にシールを内蔵することによっ
て，取扱中のシール損傷の機会をなくし，水やス
ケールの軸受内への侵入を確実に防ぐことができ
る．この結果，転がり疲れ寿命が著しく向上し，
焼付事故なども減少する．

（3） グリース使用量の削減が可能になった．例え
ば， 5 スタンドの冷間圧延機ワークロールで，チ
ョック 3 まわりの使用例を想定すると，軸受は総
数60個（ 4 個× 5 スタンド× 3 まわり）あり，そ
の場合，年間 10 〜 15トンのグリースを節約でき
る．

（4） 軸受の分解洗浄の周期が延長された．従来，
約 3 か月で分洗していたものが， 6 か月以上の周
期となり，作業工数が削減できる．ただし，圧延
機の条件によって，適切な周期の設定が必要であ
る．

（5） グリースの補給工数，グリース使用量の削減
によりロールショップ，ミル周りの汚れが減り，
作業環境が改善される．

　図 1 にロールネック用密封クリーン軸受の組立
の例を示す．代表的な密封クリーン軸受の寸法例
を表 1 に示す．詳細については NSK カタログ大
形転がり軸受 CAT.No.125 をご参照ください．
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図 1 　ロールネック用密封クリーン軸受組立図例

呼　び　番　号
主　　要　　寸　　法　（mm）

d D B4 C4

STF 215 KVS 2851 Eg 215.900 288.925 177.800 177.800

STF 245 KVS 3402 Eg 245.000 345.000 310.000 310.000

STF 279 KVS 3954 Eg 279.400 393.700 320.000 320.000

STF 310 KVS 4301 Eg 310.000 430.000 310.000 310.000

STF 343 KVS 4551 Eg 343.052 457.098 254.000 254.000

STF 482 KVS 6151 Eg 482.600 615.950 330.200 330.200

表 1 ロールネック用密封クリーン軸受の主要寸法
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13.7　チェーンコンベア用軸受

　製鉄所などにおいて，各工程間の半製品や製品
（コイルなど）の搬送には数多くのチェーンコン
ベアが用いられている．このチェーンコンベアに
は，専用軸受としてチェーンコンベア用軸受が使
われている．リンクプレートを接続するピンに内
輪が固定され，車輪の役目を果たす外輪がレール
の上を転がりながら移動し，品物が搬送される．
　チェーンコンベアの構造は，用途によって種々
あるが，製鉄設備の中で，最も代表的なコンベア
を 図 1 ，図 2 に示す．
　チェーンコンベア用軸受は極低速で外輪回転
し，比較的重荷重を受け，衝撃力も受ける．また，
高温の雰囲気下で，水・スケールの多い悪環境下
で使われる．したがって，ローラ（外輪）の耐摩
耗性をもたせ，破壊強度を上げる必要から，厚肉
に設計し，浸炭化又は特殊熱処理により耐衝撃力
を増している．重荷重に耐えるため，総ころ形の
円筒ころ軸受とし，まれに複列円すいころ軸受を
用いることもある．
　シールの構造によって，S形（サイドシール形，
図 3 ）及びラビリンス形（図 4 ， 5 ）とがあり，
グリース密封性，防じん性及び防水性が考慮され
ている．特にS形は接触シールの採用により，密
封性がより向上している．
　通常，外輪外径は円筒面で，外輪幅より内輪幅
が大きい形式（図 3 ，図 4 ）とほぼ内輪・外輪の
幅が同じ形式（図 5 ）とがある．
　チェーンコンベア用軸受の特長をまとめると，
以下のとおりである．

（1） ローラ（外輪）は厚肉であり，浸炭化又は特
殊熱処理により，衝撃荷重に強く，耐摩耗性が
ある．

（2） 特殊テンパー処理により，高温下の使用に適
している．

（3） メンテナンスフリーを目的にした適正グリー
スが封入されており，耐久性，経済性に優れて
いる．

（4） シール構造は，グリース密封性，防じん・防
水性に優れ，衝撃力によるシール外れの防止対
策がなされている．特にS形は接触シールの採
用により，シール性の向上が図られており，軸
受の長寿命化，補給グリースとその工数の大幅
な削減，設備周辺部の清浄化が可能である．

　軸受の諸元の一例を表 1 に示すが，表 1 に示す
以外の軸受については，NSK にご相談下さい．
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図 1

図 2

図 3

図 4 図 5
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図 3 図 4 図 5

基　　　本　　　定　　　格　　　荷　　　重
S　　形 ラ　ビ　リ　ン　ス　形

（N） ｛kgf｝ （N） ｛kgf｝
Cr Cor Cr Cor Cr Cor Cr Cor

— 
160 000

275 000 
253 000 
196 000

253 000 
242 000

294 000 
294 000 
294 000 

—

380 000 
—

435 000

—

—

— 
177 000

330 000 
298 000 
215 000

298 000 
282 000

350 000 
350 000 
350 000 

—

485 000 
—

590 000

—

—

— 
16 400

28 000 
25 800 
20 000

25 800 
24 700

30 000 
30 000 
30 000 

—

39 000 
—

44 500

—

—

— 
18 100

34 000 
30 500 
22 000

30 500 
28 700

35 500 
35 500 
35 500 

—

49 500 
—

60 000

—

—

198 000 
175 000

285 000 
253 000 
196 000

— 
—

— 
305 000 

— 
305 000

380 000 
415 000

485 000

229 000

380 000

233 000 
198 000

350 000 
298 000 
215 000

— 
—

— 
365 000 

— 
365 000

485 000 
540 000

690 000

278 000

675 000

20 200 
17 800

29 100 
25 800 
20 000

— 
—

— 
31 000 

— 
31 000

39 000 
42 000

49 500

23 400

39 000

23 800 
20 200

35 500 
30 500 
22 000

— 
—

— 
37 500 

— 
37 500

49 500 
55 000

70 500

28 400

69 000

図 例
呼　　び　　番　　号 寸　　　　　法　　　　　（mm）

S　形 ラビリンス形 d d1 D C B B1

— 
28RCV13

30RCV16 
30RCV17 
30RCV21

30RCV23 
30RCV25

38RCV07 
38RCV13 
38RCV19 

—

41RCV07 
—

45RCV09

—

—

28RCV05 
28RCV06

30RCV07 
30RCV09 
30RCV05

— 
—

— 
38RCV05 

— 
38RCV06

41RCV05 
41RCV06

45RCV06

48RCV02

70RCV02

4 
3,4

3,4 
3,4 
3,4

3 
3

3 
3,4 
3 
4

3,4 
4

3,4

5

5

28.2 
28.2

30.2 
30.3 
30.2

30.3 
30.3

38.25 
38.7 
38.7 
38.25

41.75 
41.75

45.3

48.2

70

44.03 
39.95

45 
50.03 
45

50.03 
50.03

55.75 
56 
56 
55.75

64.16 
64.16

70.03

—

—

125 
125

135 
135 
135

135 
135

150 
150 
150 
150

175 
175

180

140

180

50 
55

71 
65 
55

65 
65

70 
70 
70 
70

80 
85

90

50

80

91.4 
85.4

110 
103 
94

111 
105

114.2 
114.2 
116 
114.2

125 
134.8

140.6

—

—

65 
60

78 
78 
62

78 
70

83.2 
76 
78 
75

85 
90.5

95

—

—

表 1 代表的なチェーンコンベア用軸受



お問合せ：製品については、お近くの支社・営業所にお申し付けください。
0120-502-260
0120-446-040

■ ベアリング・精機製品関連（ボールねじ・リニアガイド・モノキャリア）
■メガトルクモータ・XYモジュール

このカタログの内容、テキスト、画像の無断転載・複製を禁止します。

他国へ輸出する場合は、製品の輸出に必要な最新法規制の
調査を行い、許可取得等の手続きをお願いします。

このカタログの内容については、技術的進歩および改良に対応するため製品の外観、仕様を
予告なしに変更することがあります。なお、カタログの制作には正確を期するために細心の
注意を払いましたが、誤記脱漏による損害については責任を負いかねます。

www.nsk.com

本　　　　　　　社 TEL.03-3779-7111（代） FAX.03-3779-7431  東京都品川区大崎 1-6-3（日精ビル）    〒141-8560

営 　 業 　 本 　 部 　

販 売 技 術 統 括 部  TEL.03-3779-7315（代） FAX.03-3779-8698 東京都品川区大崎 1-6-3（日精ビル）    〒141-8560

東 　 北 　 支 　 社  TEL.022-261-3735（代） FAX.022-261-3768  宮城県仙台市青葉区一番町 4-1-25（JRE 東二番丁スクエア 3F）    〒980-0811

北　関　東　支　社 TEL.027-321-2700（代） FAX.027-321-3476  群馬県高崎市栄町 16-11（高崎イーストタワー 3F）    〒370-0841

東 　 京 　 支 　 社

　営 　 業 　 部 TEL.03-3779-7251（代） FAX.03-3495-8241  東京都品川区大崎 1-6-3（日精ビル）    〒141-8560

　販 売 技 術 部  TEL.03-3779-7307（代） FAX.03-3495-8241  東京都品川区大崎 1-6-3（日精ビル）    〒141-8560

　宇 都 宮 営 業 所 TEL.028-610-8701（代）  FAX.028-610-8717  栃木県宇都宮市東宿郷 2-2-1（ビッグ・ビースクエア 7F）    〒321-0953

西 関 東 支 社  TEL.046-223-9911（代） FAX.046-223-9910  神奈川県厚木市中町 2-6-10（東武太朋ビル 5F）    〒243-0018

長 　 野 　 支 　 社  TEL.0266-58-8800（代） FAX.0266-58-7817  長野県諏訪市中洲 5336-2（諏訪貿易流通会館轟ビル 4F）    〒392-0015

名  古  屋  支  社  

　営 　 業 　 部 TEL.052-249-5750（代） FAX.052-249-5751 愛知県名古屋市中区新栄 2-1-9（雲竜フレックスビル西館 2F）    〒460-0007

　販  売  技  術  部 TEL.052-249-5720（代） FAX.052-249-5711 愛知県名古屋市中区新栄 2-1-9（雲竜フレックスビル西館 2F）    〒460-0007

北 　 陸 　 支 　 社  TEL.076-260-1850（代） FAX.076-260-1851 石川県金沢市藤江南 1-40    〒920-0346

関 　 西 　 支 　 社

　営 　 業 　 部 TEL.06-6945-8158（代） FAX.06-6945-8175 大阪府大阪市中央区北浜東 1-26（大阪日精ビル 8F）    〒540-0031

　販  売  技  術  部 TEL.06-6945-8168（代） FAX.06-6945-8178 大阪府大阪市中央区北浜東 1-26（大阪日精ビル 7F）    〒540-0031

中 　 国 　 支 　 社  TEL.082-285-7760（代） FAX.082-283-9491 広島県広島市南区大州 3-7-19（広島日精ビル）    〒732-0802

　福　山　営　業　所 TEL.084-954-6501（代） FAX.084-954-6502 広島県福山市曙町 5-29-10    〒721-0952

九 　 州 　 支 　 社  TEL.092-451-5671（代） FAX.092-474-5060 福岡県福岡市博多区博多駅東 2-6-1（九勧筑紫通ビル 7F）    〒812-0013

　熊　本　営　業　所 TEL.096-381-8500（代） FAX.096-381-0501 熊本県熊本市中央区水前寺 3-3-25(増永水前寺ビル 2Ｆ)    〒862-0950

自 動 車 営 業 本 部

東日本自動車第一部（厚木） TEL.046-223-8881（代）  FAX.046-223-8880  神奈川県厚木市中町 2-6-10（東武太朋ビル 5F）    〒243-0018

東日本自動車第二部（大崎）  TEL.03-3779-7892（代） FAX.03-3779-7439  東京都品川区大崎 1-6-3（日精ビル）    〒141-8560

東日本自動車第三部（宇都宮）  TEL.028-610-9805（代）  FAX.028-610-9806  栃木県宇都宮市東宿郷 2-2-1（ビッグ・ビースクエア 7F）    〒321-0953

東日本自動車第三部（豊田） TEL.0565-85-0534（代）  FAX.0565-34-5011  愛知県豊田市下市場町 5-10    〒471-0875

東日本自動車第三部（日立） TEL.029-222-5660（代） FAX.029-222-5661 茨城県水戸市城南 1-4-7（第 5 プリンスビル 6F）    〒310-0803

中部日本自動車部（豊田）  TEL.0565-31-1920（代） FAX.0565-31-3929  愛知県豊田市下市場町 5-10    〒471-0875

中部日本自動車部（大阪）  TEL.06-6945-8169（代） FAX.06-6945-8179  大阪府大阪市中央区北浜東 1-26（大阪日精ビル 3F）    〒540-0031

中部日本浜松自動車部 TEL.053-456-1161（代）  FAX.053-453-6150  静岡県浜松市中区板屋町 111-2（浜松アクトタワー 19F）    〒430-7719

西日本自動車部（広島）  TEL.082-284-6501（代）  FAX.082-284-6533  広島県広島市南区大州 3-7-19（広島日精ビル）    〒732-0802

最新情報はNSKホームページでご覧いただけます。
〈2025 年 10 月現在〉

製品の技術的な内容
についてのお問合せ
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