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Аннотация. В качестве опор валов часто используются шариковые радиаль-
ные подшипники. Они предназначены для восприятия радиальной нагрузки,
однако оказываются достаточно работоспособными при действии также и 
осевой нагрузки. Для определения степени влияния осевой нагрузки на ра-
ботоспособность указанных подшипников рассмотрен характер взаимодей-
ствия тел качения с кольцами шариковых радиальных однорядных подшип-
ников, установленных враспор, под действием комбинированной нагрузки. 
Разработана методика определения предельной радиальной и осевой 
нагрузки для данных подшипников. Получены выражения, связывающие осе-
вую нагрузку с неиспользованной радиальной. На конкретных примерах по-
казано, что наибольшая реакция опор с шариковыми радиальными одно-
рядными подшипниками при действии на вал комбинированной нагрузки, 
когда осевая нагрузка является предельной, может превышать в два раза ана-
логичную реакцию опор при действии на вал только радиальной нагрузки 
той же величины. Слишком большая погрешность в определении реакций 
опор вала сильно снижает работоспособность подобранных для него под-
шипников, ускоряя их выход из строя. Кроме того, при составлении расчет-
ной схемы вала, в качестве опор которого используются шариковые радиаль-
ные подшипники, вал всегда представляется как балка на двух шарнирных 
опорах. Одна из опор — неподвижный шарнир, другая – подвижный шар-
нир. Установлено, что при действии комбинированной нагрузки обе опоры 
работают как неподвижные шарниры, поскольку обе воспринимают осевую 
нагрузку. При этом одна часть вала между опорами оказывается растянутой, 
а другая — сжатой. Границей между растянутой и сжатой зонами является 
точка приложения осевой силы. 

Ключевые слова: реакция опор, тела качения, радиальная и осевая нагрузка,
свободны угол контакта, шарнирные опоры 
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Abstract. Ball radial bearings are often used as shaft supports. They are designed to withstand 
radial loads. However, they are also quite efficient under axial loads. To determine the degree 
of influence of axial loads on the performance of these bearings, the nature of the interaction 
of rolling elements with the rings of single-row ball radial bearings installed in a thrust manner 
under a combined load is considered. A method for determining the ultimate radial and axial 
loads for these bearings has been developed. Expressions have been obtained that relate the 
axial load to the unused radial load. Specific examples have shown that the greatest reaction 
of supports with single-row ball radial bearings under a combined load on the shaft, when the 
axial load is ultimate, can be twice as great as a similar reaction of supports under only a radial 
load of the same magnitude on the shaft. An excessively large error in determining the reactions 
of shaft supports significantly reduces the performance of the bearings selected for it, 
accelerating their failure. In addition, when a calculation scheme for a shaft supported by radial 
ball bearings is drawn up, the shaft is always represented as a beam on two hinged supports. 
One of the supports was a fixed hinge, and the other was a movable hinge. It has been 
established that under the action of a combined load, both supports operate as fixed hinges 
because both perceive an axial load. In this case, one part of the shaft between the supports 
was stretched, and the other was compressed. The boundary between the stretched and 
compressed zones was the point of application of the axial force. 

Keywords: reaction of supports, rolling elements, radial and axial load, free contact angle, 
articulated supports 
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Введение 
 
В качестве опор валов и вращающихся осей 

довольно часто используются шариковые ради-
альные подшипники. Эти подшипники имеют 
простую конструкцию, удобны в эксплуатации, 

работают с минимальными потерями на трение, 
способны работать с высокими скоростями 
вращения, производятся в широком диапазоне 
размеров. Кроме того, данные подшипники до-
статочно универсальны, так как позволяют вос-
принимать действующие на валы в обоих напра- 
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влениях как радиальные, так и осевые нагру- 
зки. Эти нагрузки воспринимаются телами и 
дорожками качения подшипников, площадки 
контакта которых очень малы. Поэтому напря-
жения в местах контакта очень высокие. Так, 
нормальные напряжения при начальном точеч-
ном контакте тел качения с дорожками качения 
могут достигать 5000 МПа [1–3]. Поэтому при 
конструировании опор с данными подшипни-
ками возникает необходимость в определении 
напряжений и деформаций в контакте шариков 
с дорожками качения. 

Высокие напряжения сжатия действуют 
только в зоне контакта тел качения. Поэтому 
прочностные свойства этих подшипников зави-
сят в основном от напряжений, возникающих 
на поверхности контакта. Деформации в кон-
такте поверхностей качения, ввиду их высокой 
твердости, сравнительно невелики и их учет 
обычно не требуется. 

Контактные напряжения, возникающие в 
телах качения, зависят от нагрузки, которую 
они воспринимают, размеров и формы контак-
тирующих тел, их упругих характеристик. Раз-
меры, форма контактирующих тел, а также их 
упругие характеристики обычно известны за-
ранее, поскольку данные подшипники стандар-
тизованы. Неизвестной является нагрузка, вос-
принимаемая подшипниками. Она довольно 
просто определяется при действии на вал только 
радиальных сил. При одновременном действии 
на вал радиальных и осевых сил определение 
данной нагрузки значительно усложняется, 
поскольку заранее неизвестно, каким образом 
под нагрузкой в подшипниках будут распола-
гаться тела качения [4–8]. Кроме того, для ука-
занных подшипников неизвестной является ве-
личина предельной осевой нагрузки. В частно-
сти, общеизвестным считается тот факт, что 
она не должна превышать 70 % от неиспользо-
ванной радиальной нагрузки. Однако никакого 
теоретического обоснования данное положение 
не имеет. 

Цель исследования — определение степени 
влияния осевой нагрузки на работоспособ-
ность шариковых радиальных подшипников. 

1. Методы исследования

Рассмотрим взаимодействие тел качения и 
колец шариковых радиальных однорядных под-
шипников, установленных враспор, под дей-
ствием комбинированной нагрузки. То есть при 
действии на вал, установленный на данных 
подшипниках, осевой и радиальной сил. Осе-
вая сила — это сила aF , а радиальная сила –—

это сила 
Σr

F , которая, по существу, является 

векторной суммой двух сил: собственно ради-
альной силы rF и окружной силы tF , сообщаю-

щей валу вращательное движение. То есть 

Σr r tF F F= +
  

. Изгибающий момент при пере-

носе силы aF  из зоны ее действия на ось вала 

учитывать не будем. Кроме того, не будем учи-
тывать перекос колец подшипника вследствие 
изгиба вала ввиду его малости. Так, допусти-
мый угол взаимного перекоса колец шарико-
вых радиальных однорядных подшипников 
при радиальном нагружении для подшипников, 
например, нормальной группы радиального за-
зора составляет всего 8 минут [5]. 

У большинства подшипников данного типа 
в исходном ненагруженном состоянии между 
наружным кольцом и телами качения имеется 
радиальный зазор rg . Он предполагает некото-

рую свободу взаимного перемещения колец в 
радиальном и осевом направлениях. Величину 
радиальных зазоров в данных подшипниках ка-
чения выбирают с учетом эксплуатационных 
характеристик опор (грузоподъемности, быст-
роходности, допустимых величин радиаль-
ного и осевого биения, габаритных размеров 
и расстояния между опорами), условий мон-
тажа и регулирования подшипников (посадоч-
ных натягов, температурных колебаний в под-
шипниковом узле, вида смазки и способа ее по-
дачи) [9–11]. 

Приложим к валу одновременно радиаль-
ную ܨ௥ಂ и осевую aF силы. Направим силу ܨ௥ಂ 

вертикально вниз (рис. 1). Под действием силы

aF  вал вместе с внутренними кольцами под-

шипников сместится в осевом направлении, 
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а под действием силы ܨ௥ಂ изогнется. При этом 
оба процесса происходят одновременно. Сила ܨ௥ಂ почти всегда больше силы ܨ௔, а прогиб вала 
меньше величины его перемещения в осевом 
направлении при выборке зазора ݃௥. Тогда сле-
дует ожидать, что прогиб вала закончится быс- 

трее его осевого перемещения. Поэтому осевое 
перемещение вала его изгибу препятствовать 
не будет. В этой связи беспочвенными оказыва-
ются выводы авторов источников [12; 13] об ис-
пользовании принципа суперпозиции переме-
щений при комбинированном нагружении вала.

Рис. 1. Схема нагружения тел качения нижней части подшипников 
И с т о ч н и к: выполнено Ю.В. Белоусовым 

Figure 1. Loading diagram of the rolling elements of the lower part of the bearings 
S o u r c e: by Yu.V. Belousov 

При достаточной величине силы aF  вал 

сместится в крайнее осевое положение. При 
этом угол контакта тел качения-шариков с до-
рожками качения будет равен αс . Это макси-

мальный угол контакта шариков с дорожками 
качения, который называется свободным углом 
контакта. Величина свободного угла контакта у 
шарикового радиального однорядного подшип-
ника может быть определена по следующей 
формуле [14]: 

α arccos 1 ,
2

r
с

g
B

 = − 
 

(1) 

где ( )В Н ;1 wB f f D= + − wD  — диаметр тела 

качения;
 

В В Н Н ,/    , /w wf r D f r D= =  Вr и Нr — 

радиусы дорожек качения внутреннего и наруж-

ного колец соответственно, расположенные в 
плоскости, перпендикулярной направлению вра-
щения вала. 

Определим величину осевой силы aF , необ-

ходимой для перемещения вала в крайнее осе-
вое положение. Для этого все силы, действую-
щие на вал в крайнем осевом положении, спро-
ецируем на оси координат. В итоге получим 

( ) ( )
1 2 1 2

si α ,n cosαh h с f f с aF F F F F+ + + =  (2) 

( ) ( )
1 2 1 2 Σ

,cosα sin αh h с f f с rF F F F F+ − + =  (3) 

где
1 2
,h hF F — суммарные нормальные силы, 

возникающие в контакте шариков с дорожками 
качения в нагруженной зоне внутренних колец 
подшипников; 

1 2
,f fF F  — суммарные силы 

 ௛మܨ ௛భܨ

 ௙మܨ ௙భܨ

 ௙భܨ

 ௛మܨ ௛భܨ
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сопротивления качению шариков при их уста-
новке в требуемое положение. 

Если пренебречь весом шарика, то силу, 
необходимую для его перекатывания между 
двумя наклонными поверхностями, можно оп- 
ределить следующим образом: 

К К К
К

2 4
2 2

/ 2
w

f
w w w

F D Nf NfF F
D D D

= = = = , (4) 

где КF  — сила сопротивления качению шарика; 

N  — нормальная нагрузка на шарик; Кf — 

коэффициент трения качения шариков по до-
рожкам подшипников К 0,001 см f = [15; 16]. 

Тогда 

1

1

1 К К К
1

1 1

4 4,374 4i

i

n n
h

f
w w w

N f Ff fF N
D D D z

= = = ×   

( )3/2 3/21 2cos γ 2cos γn × + +…+  , (5) 

2

2

2 К К К
2

1 1

4 4,374 4i

i

n n
h

f
w w w

N f Ff fF N
D D D z

= = = ×   

( )3/2 3/2 1 2cos γ 2cos γn × + +…+  , (6)

а 

( )
1 2 1 2

К17, 48
f f h h

w

fF F F F
zD

+ = + ×  

( )3/2 3/2 1 2cos γ 2cos γn × + +…+  , (7) 

где γ — угол между смежными телами качения 

подшипника; n  — количество пар тел качения, 
воспринимающих, кроме центрального, нагру- 
зку на подшипник. 

Разделим выражение (2) на выражение (3). 
Тогда 

( ) ( )
( ) ( )

1 2 1 2

Σ 1 2 1 2

sin α cosα
tgα  

cosα sin α

h h с f f сa

r h h с f f с

F F F FF
F F F F F

+ + +
= =

+ − +
, (8) 

где α — угол наклона суммарной силы
Σr

F , дей-

ствующей на вал, к плоскости перпендикуляр-
ной его оси. 

Подставив в выражение (8) сумму 
1 2f fF F+  

из выражения (7), получим (9). 
Зная угол α , при известной радиальной 

силе 
Σr

F  можно определить осевую силу aF . 

 
( )

( )

3/2 3/2

3/2К 3/

К

2

17, 48 cosα
sin α 1 2cos γ 2cos γ

tg α  .
17, 48 sin α

cosα 1 2cos γ 2cos γ

с
с

w

с
с

w

f n
zD
f n

zD

 + + +…+ 
=

 − + +…+ 

 (9) 

 
2. Результаты и обсуждение 

Из выражения (9) видно, что α αс> . При 

отсутствии сопротивления перекатыванию ша-
риков эти углы были бы равны. Выясним, как 
сильно эти углы отличаются. В качестве при-
мера рассмотрим шариковый радиальный од-
норядный подшипник № 207. Внутренний диа-
метр данного подшипника 35d =  мм, наруж-
ный диаметр 72D = мм, диаметр тела качения

11,11wD =  мм, радиальный зазор для подшип-

ника нормальной группы радиального зазора 
6 20rg = …  мкм. 

Для принятых значений НВ 0,515f f= =  
[17] и 

( )НВ 1 wB f f D= + − =  

( )0,515 0,515 1 11,11 0,3333= + − ⋅ = мм, 

тогда 

B

0,006 0,02
cosα 1 1 0,991 0,97,

2 2 0,3333
r

с
g …= − = − = …

⋅
 

то есть .α 7,69 14,07с
° °= …  

При минимальном значении угла α 7, 69с
°=

по формуле (9) находим, что tgα 0,1394= , что 
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соответствует углу α 7,94°= . При максималь-
ном значении угла α 14, 07с

°= , tg α 0, 2552= , 

то есть  α 14,32°= . В первом случае угол α  от-

личается от угла αс  на 3,3 %, во втором — 

на 1,8 %. Для подшипников большего диаметра 
той же нормальной группы радиального зазора 
данное отличие еще меньше. Поэтому с доста-
точной степенью точности можно считать, что 
минимальное значение угла α между суммар-
ной ΣF и радиальной 

Σr
F силами, действую-

щими на вал при его смещении в крайнее осе-
вое положение, соответствует свободному углу 
контакта αс . В этом случае силами 

1f
F  и 

2f
F  

можно пренебречь, а нагрузку на вал будут вос-
принимать только тела качения, находящиеся 
в нижней части подшипников. 

Их суммарная реакция 

Σ

1 2

r

с

F

cosαh hF F+ = . (10)

       Силы 
1hF и 

2hF  в общем случае не равны. 

При дальнейшем увеличении осевой силы 

aF  угол α  станет больше угла αc . Суммарной 

реакции тел качения в нижней части подшип-
ников 1R  и 2R  (рис. 2) не будет хватать для ком-

пенсации силы aF . Поэтому станут нагру-

жаться тела качения также и в верхней части 
подшипников. С их стороны будут действовать 
реакции !

1R  и !
2R . В этом случае равновесие 

вала будет обеспечено, когда 

Σ

! tgα

sin αi i r
с

R R F+ =  ; (11) 

Σ!

cosα
r

i i
с

F
R R− =  . (12) 

Сложив формулы (11) и (12), получим 

Σ
tgα 1

2 sinα cosα
r

i
с с

F
R

 
+ 


=


 .  (13) 

 

 

Рис. 2. Схема сил, действующих на вал 
И с т о ч н и к: выполнено Ю.В. Белоусовым 

Figure 2. Diagram of forces acting on the shaft 
S o u r c e: by Yu.V. Belousov 
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Максимальное значение угла α  будет соот-
ветствовать предельной нагрузке на тела каче-
ния в подшипниках вала. 

Подставив в формулу (13) 
Σi rR SF=  где

Σ

max /r rS F F
Σ

= , а max
rF
Σ

 — максимальная ради-

альная нагрузка на вал, получим выражение 
для определения максимального угла maxα  

в следующем виде: 

maxtgα 2 sinα tgαс сS −= .  (14) 

Для определения коэффициента S необхо-
димо найти максимальную радиальную нагру- 
зку на вал max

rF
Σ

и сравнить с действующей rF
Σ

. 

Максимальная радиальная нагрузка — это 
нагрузка, превышение которой может вызвать 
пластические деформации на дорожке качения 
внутреннего наиболее нагруженного кольца 
подшипника. 

Нижнюю оценку максимальной силы, дей-
ствующей на наиболее нагруженное тело каче-
ния подшипника, превышение которой может 
привести к появлению пластических дефор-
маций, можно получить по следующей фор-
муле [18]: 

max

32

01
σ

ση
86,74

Σρ
тF

n
  
  

  
=


,    (15) 

где Σρ  — сумма главных кривизн контактирую-

щих тел (характеризует форму взаимодействую-
щих тел); η  — коэффициент, учитывающий 

упругие характеристики контактирующих тел 

(для стальных деталей 5 2η 0,87 10 мм /Н−= ⋅ ; 

σn — коэффициент, зависящий от разности 

кривизн Θ; Тσ  — предел текучести материала 

деталей подшипника. 
Реакцию максимально нагруженной опоры 

можно найти по известной формуле 

( ) max01
max 1 2max ; 

4,37

F z
R R R == ,    (16) 

где z  — количество тел качения в подшипнике 
данной опоры. 

Тогда 

( )max
max 1rF R m

Σ
= + ,  (17) 

где 	 min max/m R R=  — соотношение между ре-

акциями опор. 
Определим, например, максимальную наг-

рузку на вал, установленный на подшипниках 
№ 207: 

  средний диаметр подшипника: 

( ) ( )/ 2 35 72 / 2 53,5md d D= + = + = мм; 

  диаметр внутреннего кольца по дну же-
лоба 

1  53,5 11,11 42,39m wd d D= − = − =  мм; 

  радиус желоба: 

ж  0,515 0,515 11,11 5,72wr D= = ⋅ =  мм. 

Материал шариков и внутреннего кольца ШХ15 
(твердость поверхности  62…65 эHRC ). 

Сумма главных кривизн сопряженных по-
верхностей тел качения и внутреннего кольца 
подшипника 

ж 1

2 2 1 2
Σρ

w wD D r d
= + − + =  

14 1 2
0, 2324 мм

11,11 5,72 42,39
−= − + = . 

Разность кривизн 

ж 1

1 2 1 2
5,72 42,39Θ 0,549

Σρ 0,2324

r d
− + − +

= = = − . 

Для данного значения Θ  по таблице [14] 

находим σ 0,9262n = . 

Для стали ШХ15 с твердостью поверхно-
сти  62…65 эHRC  среднее значение предела 

текучести	 Тσ 1050=  МПа. Нижняя оценка пре-

дела текучести Т Тσ σ pu= − ϑ , где pu  — кван-

тиль нормального распределения, ϑ  — среднее 
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квадратическое отклонение ( 175ϑ =  МПа). 
С надежностью 95 % получим 

Тσ 1050 1,645 175 762= − ⋅ = МПа. 

Подставим эти данные в формулу (15). 
Тогда 

max

2 35

01

0,87 10 762
86,74 67 Н

0, 2324 0,9262
F

− ⋅  
   


=


=


. 

Нижнюю оценку силы, действующей на 
наиболее нагруженную опору, превышение ко-
торой может вызвать появление пластических 
деформаций деталей подшипника, опреде-
лим по формуле (16): max 67 9 / 4,37 138R = ⋅ =  Н. 

Максимальную радиальную нагрузку на вал 
для коэффициента ݉, равного например 0,8, 
найдем по формуле (17): 

( )max 138 1 0,8 248, 4rF
Σ

= + =  Н. 

Если = 2S , то 

Σ

max / 2 248, 4 / 2 124, 2r rF F
Σ

= = = Н. 

По формуле (14) находим, что для подшипника 
№ 207 с минимальным радиальным зазором 
g = 6r мкм 

maxtgα 2 2 sin 7,69 tg7,69 0,4° °= ⋅ ⋅ − =

( )maxα = 21,8° , 

когда 

100rF
Σ

= Н ( )= 248, 4 /100 2, 484S = ,

maxtgα 2 2,484 sin 7,69 tg7,69 0,554° ° == ⋅ ⋅ −

( )maxα 29°= . 

В первом случае сила aF составляет 40 % 

от неиспользованной радиальной нагрузки, 
во втором случае — 37,3 %. 

Неиспользованная радиальная нагрузка 

( )
Σ Σ

н max 1r r r rF F F F S
Σ Σ

= − = − .   (18) 

Найдем отношение 
max

н/a rF F
Σ

: 

( )
( )

max Σ

Σ

н

2 sinα tgα

1
a r с с

r r

F F S
k

F F S
Σ

−
= =

−
. (19) 

Из выражения (18) определим величину ܵ: 

tgα

2sin α
с

с

kS
k

−=
−

. (20) 

Формула (20) позволяет определить вели-
чину S  (при 1S >  в зависимости от той доли, 
которую осевая сила может составлять от неис-
пользованной радиальной нагрузки. Так, для 
того же подшипника № 207 при 0,7k =  (70 %) 

1,31S = . Когда 1k =  (100 %) 1,18 1,2S k= =  

(120 %)	 1,14S = . Таким образом, утверждение 

о том, что предельная осевая нагрузка не 
должна превышать 70 % от неиспользованной 
радиальной, лишено основания. 

При составлении расчетной схемы вала, 
в качестве опор которого используются шари-
ковые радиальные подшипники, вал представ-
ляют как балку на двух опорах. Одна из опор — 
неподвижный шарнир, другая — подвижный 
шарнир. В этом случае вал деформируется 
только на участке между точкой приложения 
силы aF  и шарнирно-неподвижной опорой 

(сжимается), а остальная часть вала (между 
силой aF  и шарнирно-подвижной опорой) не 

деформируется [19]. Однако характер деформа-
ции вала между опорами в данном случае иной. 
Судя по рис. 2, правая часть вала (от силы aF  

до правой опоры) растянута, а левая (от силы

aF  до левой опоры) сжата. Растягивающая сила 

( )2
!

2 sin αct R RF +=  формируется в правой 

опоре, а сжимающая ( )!
1 1 sin αcc R RF +=  — 

в левой. Поэтому на расчетной схеме вала обе 
опоры должны быть шарнирно-неподвиж-
ными. 

Схема нагружения вала и эпюра продоль-
ных сил приведены на рис. 3, а также показаны 
вертикальные и горизонтальные реакции опор. 
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Вертикальная реакция в каждой опоре явля-
ются суммой двух реакций: суммарной верти-
кальной реакции тел качения нижней части 

подшипников ( !
1 cosαcR и !

2 cosαcR ) и суммар-

ной вертикальной реакции тел качения верх-

ней части подшипников ( !
1 sinαcR и !

2 sinαcR ). 

Используя соотношение между реакциями 

2 1/ /R R m a b= = , из выражений (11) и (12) 

можно получить формулы для определения 
всех нормальных реакций: 

Σ

1

tgα 1

2 sinα cosα
r

с с

F bR
a b

 
= + +  

,  (21) 

Σ!
1

tgα 1

2 sinα cosα
r

с с

F bR
a b

 
= − +  

, (22) 

Σ

2

tgα 1

2 sinα cosα
r

с с

F aR
a b

 
= + +  

, (23) 

Σ!
2

tgα 1

2 sinα cosα
r

с с

F bR
a b

 
= − +  

. (24) 

 

 

Рис. 3. Схема нагружения вала и эпюра продольных сил 
И с т о ч н и к: выполнено Ю.В. Белоусовым 

Figure 3. Shaft loading diagram and longitudinal force diagram 
S o u r c e: by Yu.V. Belousov 

 
Горизонтальные реакции опор определя-

ются следующим образом: 

( ) Σ!
1 1 1 sinα tgαr a

с

F b F bx R R
a b a b

= + = =
+ +

 (25) 

и     ( ) Σ!
2 2 2 sinα tgαr a

с

F a F ax R R
a b a b

= + = =
+ +

. (26) 

 
1 Писаренко Г.С., Яковлев А.П., Матвеев В.В. Справочник по сопротивлению материалов. 2-е изд., перераб. и доп. 

Киев : Наук. Думка, 1988. 736 с. 

Очевидно, что наибольшая из всех реак-
ций опор, которая должна использоваться при 

подборе подшипников (в данном случае это 1R ), 

будет больше реакции ( )
T Σ1 /rR F b a b= + , кото-

рая обычно принимается в подобной ситуа-
ции1 [19]. 
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Даже если α = αc , то согласно формуле (21) 

Σ T1
1 cosα cosα

r

c c

F RbR
a b

= =
+

. (27) 

Для подшипника № 207 нормальной 
группы радиального зазора при минимальном 
значении свободного угла контакта α 7,69c

°=

и при α αc= , по формуле (21) получим, что

Т1 11,01R R= . То есть сила 1R  больше силы 
Т1R

всего на 1 %. Однако при увеличении угла α   
до предельного в данном случае значения

maxα 21,8°= , например при  2S = , 

Т

max1

1

tgα1 1

 2 sin α cosαс с

R
R

 
= + = 

 
 

1 tg 21,8 1
2

2 sin 7,69 cos7,69

°

° °

 
= + = 

 
. 

При максимальном значении угла α 14,07c
°=

получим 

( )maxα arc tg 2 2 sin14,07 tg14,07 35,82° ° °− == ⋅ ⋅

и 

Т

max1

1

tgα1 1

 2 sin α cosαс с

R
R

 
= + = 

 

°

° °

1 tg35,82 1
+ 2

2 sin14,07 cos14,07

 
= = 

 
. 

То есть наибольшая реакция опор в обоих 
случаях больше традиционно принимаемой в 
два раза. 

Таким образом, осевая нагрузка на вал aF
достаточно сильно влияет на работоспособ-
ность шариковых радиальных однорядных 
подшипников. Однако при подборе подшипни-
ков по статической грузоподъемности или при 
проверочном расчете на статическую грузо-
подъемность, данное обстоятельство практиче-
ски не учитывается. При расчете данных под- 

шипников эквивалентная статическая нагрузка 
определяется по формуле 0 0or r aP X F Y F= + , 

где 0X  и 0Y — коэффициенты соответственно 

радиальной и осевой нагрузок. Коэффициенты 

0X  и 0Y  плохо отражают влияние осевой 

нагрузки на нагруженность опор подшипника. 

Для угла контакта подшипника 0° , что харак-
терно для шариковых радиальных одноряд-
ных подшипников, и вовсе принимается, что 

rorP F= . 

Заключение 

В качестве опор валов и вращающихся 
осей довольно часто используются шариковые 
радиальные подшипники. Они предназначены 
для восприятия в основном радиальной нагру- 
зки. Однако данные подшипники оказываются 
достаточно работоспособными при действии 
также и осевой нагрузки. При этом степень 
влияния осевой нагрузки на работоспособ-
ность указанных подшипников до сих пор не-
известна. Для оценки степени влияния осевой 
нагрузки на работоспособность подшипников 
данного типа рассмотрен характер взаимодей-
ствия тел качения и колец шариковых радиаль-
ных однорядных подшипников, установлен-
ных враспор, под действием комбинированной 
нагрузки. При этом учитывалось, что угол кон-
такта тел качения с кольцами зависит от ради-
ального зазора, который имеет место у боль-
шинства подшипников данного типа. 

Разработана методика определения пре-
дельной радиальной и осевой нагрузки на дан-
ные подшипники. Установлена связь между 
ними. Получены выражения, связывающие осе-
вую нагрузку с неиспользованной радиальной. 
На конкретных примерах показано, что наи- 
большая реакция опор с шариковыми радиаль-
ными однорядными подшипниками при дей-
ствии на вал комбинированной нагрузки, когда 
осевая нагрузка является предельной, может 
превышать в два раза аналогичную реакцию 
опор при действии на вал только радиальной 
нагрузки той же величины. Слишком большая 
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погрешность в определении реакций опор вала 
сильно снижает работоспособность подобран-
ных для него подшипников, ускоряя их выход 
из строя. 

При составлении расчетной схемы вала, 
в качестве опор которого используются шари-
ковые радиальные подшипники, вал всегда 
представляется как балка на двух шарнирных 
опорах. Одна из опор — неподвижный шарнир, 
другая — подвижный шарнир. Установлено, что 
при действии комбинированной нагрузки дан-
ное положение является ошибочным. На самом 
деле обе опоры работают как неподвижные 
шарниры, поскольку обе воспринимают осе-
вую нагрузку. При этом одна часть вала между 
опорами оказывается растянутой, а другая — 
сжатой. Границей между растянутой и сжатой 
зонами является точка приложения осевой 
силы. 

Таким образом, осевая нагрузка на вал до-
статочно сильно влияет на работоспособность 
шариковых радиальных подшипников. При под-
боре подшипников по статической грузоподъ-
емности или при проверочном расчете на ста-
тическую грузоподъемность данное обстоя-
тельство практически не учитывается. Эквива-
лентная статическая нагрузка для данных под-
шипников определяется с помощью коэффици-
ентов радиальной и осевой нагрузок. Эти коэф-
фициенты не в полной мере отражают влияние 
осевой нагрузки на работоспособность опор 
подшипников. Для угла контакта тел качения 
с кольцами 0°, что характерно для шариковых 
радиальных подшипников, эквивалентная ста-
тическая нагрузка и вовсе приравнивается к ра-
диальной. 
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