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1.ま　え　が　さ

球面スパイラル・グループ軸受の特性に関しては,

これまでにも多くの研究がなされている仙i~(S)静特性

に関してはMuijdermanによって最適な軸受諸元も

求められているu).その後になされた研究の多くは動

特性を調べることを主な目的としており,安定限界値

に関しても理論的にかなりの精度で求めることができ

るようになっている・しかしなが午,これらの研究は
いずれも高速運転時においても,潤滑剤の慣性力は粘

性力に比べて十分小さいとして解析されている.球面

スパイラル・グループ軸受は一般には高速で使用され

ており,この仮定は軸受半径が十分小さく,かつ,ロ

ータ浮上量が小さく,潤滑剤の動粘度が高い場合には

かなりの高速運転時にも成り立つものであるが,これ

らの条件が満たされない場合には潤滑剤の慣性力は無

視できないものになる.すなわち,一般に使用されて

いるポンプ・イン式軸受では,遠心力がボンビング作

用を打ち消すように働くため,高速運転時に負荷容量

が極端に低下することが予想され,これに原因した使

用限界回転数も考えられる.しかし,負荷容量に及ぼ

す慣性力の影響に関しては,これまでほとんど研究さ

れていないようである.本論文では,慣性力のうち遠

心力のみを考慮して負荷容量を求め(9)遠心力により

負荷容量がかなり低下することを示している.また,

実験を行い解析結果と比較し,両者がかなり艮く一致

することを確かめている.

2.主　な　記　号

C,:半径すきま　m

fz:軸方向負荷容量　N

F,-fz {rlが)

h:潤滑膜厚さ　m
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hg:グループ深さm

//-/z/cr-l-」*COsI

Hg-hglCr

Hm-H+HB

n:ロータ回転数S-1

N=rSが!jTz

〃。:式29)参照

♪:潤滑膜圧力Pa

が=¥2liQ)rllc2rPa

UBoltk

p-:平均化された圧力

γ。:軸受半径m

RI-pCtcou

Rtc-pc払c/u:式(31)参貯

α:スパイラル角deg

r-pf2c¥/(3w2ro4)

8:グループ幅/(グループ幅+リッジ幅)

si'蝣Z軸方向無次元変位
s=U-～,)Icr

〃:粘度Pa-s

p:密度kg/m3

aJ:ロータ角速度rad/s

cDc-NcC2rfJ(n[iγ。4)rad/s

coi,(Ozグループ面,平滑面の角速度rad/s

Qi=WiWU-l,2)

3.理論解析

解析にあたって,流れは層流とし潤滑剤は非圧縮性

とする.また潤滑膜は十分薄く,厚さ方向に圧力は一

定とする(dp/∂e-o>.グループの断面形状は長方形と

する.図1に座標系を示す.このような仮定のもとに

ナビエ・ストークス方程式を無次元化し,さらにcr/V。

≪1,および慣性力のうち遠心力のみを考慮すると次

のように表せる.
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-R*eVScot8--12雷+翠

・・-、∴1/蝣*.-
-(1)

式(1)を連続の式に代入して少を求めればよいのであ

るが,このままでは困難なので次のように考えること

にする.すなわち,慣性力による影響はそれ程大きく

なく粘性力による流れが支配的とする.そこで,式

(1)の第1式左辺のVpについては慣性力を無視して

求めたVpoを用いることにする.しかしながら,それ

だけではV"はEの関数であるから,さらにEにつ

いて0からHまでVp。を績分し,この値をHで割

った平均流速によって近似する.

-R'.VicotB--RUQ,/HYcot・(2)
isaL

Q卯Jo--・-一一一(3)

こうすると式(1)の第1式左辺はEによらないこと

になる.このように近似したことによる誤差は明らか

ではなく,正確にはより厳密な取扱いをする必要があ

る.この点についてSmalleyらは同様な近似で慣性力

を考慮し,流れが乱流の場合実験とよく一致すること

を報告している.流れが層流の場合には若干誤差が大

きいようであるが,簡単のため上記の近似を用いるこ

とにする(10).

グループ薗平滑面のp方向角速度をそれぞれDl

sinβ,β2smβ,またβ方向の角速度がともに零であ

ることを用いると0,p方向の流量が,

U

一一一 tf 、、、、

、、qL-W w 1sag

I-/≡十

図1球面スパイラル・グループ軸受

Q8- -H溜+苫RiQI

Q9- -品雷+号(蝣fii+i22)sin 19
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と求められる.次に,グループ本数が十分多いとして

一対のグループとリッジにわたる平均化された圧力

p-に関する方程式を導くことにする.慣性力を無視し

た場合と同様(ll)(12)グループ本数が非常に多いとグ

ループとリッジに対応したこの歯状の圧力変化が十分

小さくなるとして方程式を導くわけであるが,潤滑膜

がステップ状に変化するとこのステップにおいて圧力

分布は,慣性力によって不連続的に変化することが知

られている(10X13K14)っまり,グループ軸受においても

グループとリッジの境において微小な圧力変動が生じ

ていることが予想される.しかし,この圧力変動はの

こ歯状の圧力変動に比べて一般には,さらに小さな大

きさであると考えられるので,以下ではこの圧力の不

連続的変動が無視しうる程度だとして扱うことにす

る.

グループとリッジの境界線に直角方向の流量Qnは

Qn-Qrsina+Qecosα -・・-=　　- (5)

で与えられる.また,グループとリッジの境界で流量

が連続であることから,

(Qn)<,-(Qn)r+GiH,,svndsina　=一一(6)

ただし,添字9,rはそれぞれグループ,リッジにおけ

る量であることを示している.式(4), (5), (6)を

用いると,

-H孟(志晋-H孟(晋cota

・m志晋)M晋cota
-(// /2)(J2,-.G2)sin ♂+CK/12)

×トHm(Q卯)孟+H(Q卯)2r}cot a cot 6

-蝣　7)

グループとリッジの境界線に沿って両側の圧力こう配

が等しいことから,

(普).-(志晋cot α-(普),

・(志晋cota-Q-　　・(8)
次にグループ,リッジの幅が狭く,これらにおける

圧力こう配が一定とみなせるとして平均化された圧力

p-を次式で定義する(12)

雷- li-芸-8(普),+<!-*)(普)r
-=(9)
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ただし, Aeはe方向の一対のグループとリッジの幅, APはAeの両端における圧力差.同様に,

志雷-8(志晋) HIS)(志晋)r
式( 7 )-(10)から, (∂P/∂V),AdP/d6)r, (l/sin 0)(∂>P/dg>)s, (l/sin 0)(∂!P/5p)rを(∂>P/d6), (∂P-/∂p)で表すことが

できる.一方,一対のグループとリッジにわたる平均化された0方向流量が次式で定義される.

sindQe-li-去1 (sindQs)gd<p+　　{s-8Q,U<p¥
ただし, Apはp方向の一対のグループと1)ッジの幅である.式(ll)において,

(sin dQ,)s- -sin 6H孟(普)g+昔cos 6HJ, Q誹

(sin dQe)r- -sm eH3(-%) +-^-cos dH( Q9
であること,および,グループ内またはリッジ内で圧力こう配が一定であること,さらに先に求めた∂'P/30,(1/sin

o)(∂p7∂p)で表した(∂iP/dd)g,(dP/∂e)rなどを代入すると, sin8Q6がP-の関数として与えられる.同様にして

0-pもPの関数として求められる.これらの流量を用いて連続の式は,

孟(sin #Qe)+孟Qy-0
と表せる.今,軸と直角方向には無負荷,つまり軸中心線が軸受中心線に一致している状態を考えると, ∂P-/∂'<p-0,

∂QIJ∂p-0である.従って式(14)は

?ォ-const.

さらに,図1に示される形式の軸受では潤滑剤の軸受への流入・流出はないから

iOQ8-0

先に求めたQ-eにおいて, ∂P-/∂ダニ0および式(16)を考慮するとP-に関する方程式が

り1(普)-号{Qx-Qi)鍾-S) sin α cos aワ4 sin 8
(1-S)sin2 aH孟+ l-(l-<5)sin2 α]H3

(l-S)H,孟+SH3

(1-8 sin2 a)H孟+S sin2 aH3

(1-8)H孟+SH3

ただし,

SHm(Q.。)各

a-s)H(Q9<l)2r¥cot e

H3H孟+(H孟-H3r8(l-S)sm2 α　　　　　H孟IH3

(卜8)H孟+SH3　　　恥'(l-d)H;孟+dHz

また, (0ォ)サ,(O,。)rは慣性力を無視したときのp方向流量で,

(0,0)e-[K(¥-S)H,孟十号(fi,+52)}sine, (Q-)r-{-KSH3号(fii+^nsini -----(19)
ここで,

〟- (Qi-^Hg sin2 α　　8(l-8)(H孟-H3)2+H3H孟
2[(1-S)H孟+SH3] (H孟-H3ysd-S)sin2 a十H3H孟

式(17)に境界条件:6-kI2でP-0を適用して解くと

P--(HJ2)(Ql-<22)S(l-S)smacosa・。(8)-(R*
e/12)Vl(d)
ただし,

-rり4/〟,)sinOrfO, Wi- fだ′/cotBdd

J-[{(!-8kin2 aH孟+[l-(l-5)sin2 α]H3}sHm(Qr。)各+{(,1-8 sin2 a)H孟

+8 sin2 aH3}(l-S)H(Q卯m/ {h孟H3+(H孟-H3)2S(l-S)sm2 a}

式(21)を横分して負荷容量Fzが式(24)のように求められる.

Jo JoT!Pcos6sin
24
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Ft。- -7cHg(Qi-蝣e2)<m-<5)sin α cos α

・Lだ!p"oCOs 9sini　　　　-(25)

・--U/6)/" ・icos6sini　-・・ -(26)

式(24)において　RiFz,の項が遠心力による負荷容量

の変化分である.

4.計　算　結　果

図2, 3にrzo,Fz.のEzに対するグラフを示す.た

だし,軸受諸元は」*-0でFz。を最大にする値α-

16,#,,-2.6,5-0.5としている.図2よりFzoはEz

が減少すると,すなわち軸浮上量が増加すると,単調

に減少する.一方　F*.は図3から分かるように負の

値であり,遠心力によって負荷容量は減少することが

分かる.また,グループ面回転の場合と平滑面回転の

場合とではFzlの値は異なり,グループ面回転の場合

の方がFzlの絶対値は大きい.浮上量が増加するとグ

ループ面,平滑面のいずれが回転しても,軸受間のす

きまが大きくなるためグループの影響が減少し,二つ

の場合のFzlの値は近づく.図2と比べて, Ezに対す

るFzlの変化は小さく,従って, Fzaが急激に小さく

図3　ft,とEzの関係
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なる浮上量の大きい場合には,遠心力による負荷容量

の減少が著しいことが分かる.

次に,一般には軸方向荷重fzは一定であるから,

回転数の増加に伴う浮上量の変化について調べること

にする.式(24)を書き直すと,

l-FzoN+(rFiJ<l)N2　　　　　　　(27)

ただし　N-12Mwri/(c2r/A r-pftc'r/(3n2ri). Fzc,

FzlはEzの関数であり,式(27)はロータ回転数の無

次元量NとEzの関係を決める式である.また, Tは

p,fz,crなどによるパラメータであるから,式(27)を

Ⅳについて解くと,

∧「-
1± l-n-F*./Fh)

r(-Fzl/Fh)
2iV。)-　=- (28)

ここで, N。-l/Fz。であり慣性力を考慮しないときの

無次元回転数である.図4にr-0.2のときのNおよ

びNoとEzの関係を示す.慣性力を考慮しない場合,

Ⅳの増加に伴い軸浮上量は単調に増加する.一方,逮

心力を考慮した場合,はじめ〃の増加に伴って浮上

量は増加するがやがて,増加の傾向が減少し,あるⅣ

の値で浮上量は最大となる.このときのⅣの値は同

じ浮上量におけるⅣ。の値の2倍である.図中にはⅣ。

として一点鎖線で示してある.この値よりⅣが増加

すると浮上量は減少してゆく.同じⅣの値に対して

浮上量は,慣性力を考慮しない場合,平滑面回転で遠

心力を考慮した場合,グループ面回転で遠心力を考慮

した場合の順に少なくなる.このように遠心力のため

Ⅳ>〃。において軸受を使用した場合,浮上量が小さ

くなってしまうことが予想される.またこの状態では

摩擦力の増加も考えられ,好ましい運転状態とは言え

ない.この浮上量が最大となる回転数〃。を一応使用

限界の目安と考え,この値を求めると,

図4　NとElの関係
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Nc-2N。-2/F,。　　　　　　　　　　- (29)

で,そのときのEzは

-F,l/Fh-l/r　　　一・・一.・--一一(30)

から求められる　ft,cr,nなどから決まるTの値が

分かると,式(30)よりEzが決まる.そして,このEz

(浮上量)より軸は浮上しない.図5にはEzと1/Ilの

値の関係が示されている.この図から,与えられたIl

の値に対する最高浮上量が求められる.一方,式(29),

100

..'逆.Lt

0.1

仇=16。 H,=2.6

5=Q5

J

/　　　- SMCnITHEDォ:I唱ER

-1　-2　　-3

占ミ

図5 1/rおよび#Jcと6.の関係

図6　F,,に及ぼすaの影響

30より

R*.c-rNc-2F,t/(-Fzl)--(31)
Rtcは最高浮上量におけるRe'の値で図5に示されて

いる.この値から実際のロータ角速度aJcが求められ

る.たとえば,図4と同じくr-0.2として,図5より

このときの最高浮上量は」,--0.55(グループ面回

伝),e*--1.05(平滑面回転)で,対応するR'
ecはそれ
ぞれ1.5,1.9となる.このRicから求められるaJ。が

使用回転数よりかなり小さい場合には,慣性力を無視

した解析から得られる浮上量が得られないことにな

る.

次に,α,〃。,∂といった諸元の値によって遠心力の

影響がどのように変化するか調べたのが図6-8であ

る.この場合も,a-16。,//ォ-2.6,5-0.5という負荷

-Q04

2HQ3

図7　Fzlに及ぼすHoの影響

図8　F*,に及ぼすSの影響
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容量を最大にする諸元の値を中心に検討する.まずは

じめに,グループ面回転の場合について調べる.図6

よりαが増加するとF,,の値も増加する.つまりα

が大きい方が遠心力による負荷容量の減少が著しいこ

とが分かる.図7からHgが大きい程Fz.lの値も大き

い.このようにa,Hgの変化に対しては¥Fサ¥も単調

に変化するが,図8から分かるように, ∂に対しては

(5-0.6付近においてF,.白ま極大値をとる.結局, aと

Hgを小さくし,8を0.6からはずすことにより　Fn

を小さくできるのであるが,図中に示されているよう

に,最適値をはずれるとFz。の値は急に減少する.か

んじんのFzoが小さくなっては意味がないので, 8-

0.5とし, a-12　とするかまたはHa-2とすることに

より, Fォは5%程度小さくなるが　¥Ftl¥を約15%小

さくする方が実際的と思われる.平滑面回転の場合は,

a,Hg,8に対するFzlの傾向がグループ面回転の場

合と逆になっている.従って, a-20。またはH,-3と

し他の値は最適値とするのがよいであろう.

5.実　　　験

5・1実験装置および実験方法　　図9に実験装置

の概略図を示す.縦形ロータ(参の上部半径方向を静圧

空気軸受③で支え,下部を供試軸受①で支持してい

る.実験に使用した球面スパイラル・グループ軸受は

1個で,グループはロータ側に切られている.その諸

5

3
r一..一一.=

6

A
4

2

6

B
1

-

im h :
漢

〟

_ 蝣

m
I

- l■" -

① TEST BEARING
⑦ TEST ROTOR
③ HYDROSTATIC AIR BEARING
ョTURBINE NOZZLE
(3　VERTICAL DISPLACEMENT PROBE

⑥細RIZONTAL DISPLACEMENT PROBE

図9　実験装置概略図
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元は　ォ-15,//サ-0.9, 5-0.5, cr-40^m, γo=7.14

mm,グループ本数-12,そしてグループはβ-20。か

ら900まで切られている.静圧空気軸受は6個の給気

孔を有するポケットのない日成絞り式静圧空気軸受で

半径10mm,半径すきま20/lm,静圧は98kPa(ゲー

ジ圧)である.またロータ②の質量は0.117kgである.

ロータの駆動は空気タービン④で行った.ロータの軸

方向変位(浮上量)を測定端子⑤において,また半径方

向振動をロータの上下2箇所⑥においてうず電流式ピ

ックアップで測定した.運転中はこれら3箇所の振動

をオシロスコープにより観察し,半径方向に回転と同

期しない大きな振動(不安定振動)が発生する回転数

まで運転し,測定を行った.その最高回転数は330s"

であった.実験に用いた潤滑剤は潤滑油A, B, Cの3

種類,および水である.実験中,軸受面から約5mm

離れた位置で温度を測定し,この値をもとにして測定

値を整理したが,回転数が変わっても温度変化はほと

んどなく,各潤滑油で次のような粘度と密度であっ

た.潤滑油A: 〟-62mPa-s,β-880kg/m3,B: 〟-

44mPa*s, 〟-860kg/m¥ C : 〟-14mPa-s, 〟-860

kg/ m3.

5・2　実験結果　　図10に実験結果を示す.慣性力

の影響を無視した計算値(点線)は〃によらず同じ浮

上量に対して同じ〃邦の値が対応するが図から分かる

ように,浮上量は回転数の増加に伴い,慣性力を無視

した計算値から定量的にも定性的にもずれてくる.特

に水潤滑の場合, tm>0.1&では浮上量が減少する.逮

心力を考慮した計算値では実験値と定性的にはよく合

っているが,浮上量が増加すると差があらわれてく

る.式(2)による近似を行うと,層流では少なめに慣

性力を評価しているようである.水潤滑では最高回転

・し--高一1-'ifunPォ*iiii''-

pncp-i*紅.⊥-瑞

図10浮上圭に及ぼす慣性力の影響
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数330s-lであった.この回転数におけるRe-

prtcocrI*を計算すると590である.この回転数近くに

おける流れは,乱流ではないにしても純粋な層流とは

呼べないかも知れないが,実験結果から見る限り,浮

上量が少ないこともあり計算とはよく合っている.よ

り細いことについては,精度の高い解析を行う必要が

あるが,本解析によっても,かなりの精度で遠心力に

よる負荷容量の減少を見積もることができる.

6.ま　と　め

遠心力を考慮して球面スパイラル・グループ軸受の

負荷容量を理論解析し,また,実験を行い次の結論を

iHEJ

(1)遠心力によって球面スパイラル・グループ軸

受の負荷容量は減少する.そして,その減少はグルー

プ面回転の場合の方が平滑面回転の場合より著しい.

(2)軸方向荷重が一定の系では遠心力のために回

転数の増加に伴って浮上量は増加せず,ある回転数以

上では逆に浮上量は減少する.この最高浮上量におけ

る回転数は慣性力を考慮しない場合の同一浮上量に対

する回転数の2倍である.

今回の研究では,流れは層流として扱っているが,

高速運転時には流れが乱流域に入ることも考えられ

る.そのような状態において潤滑剤の慣性力も考慮し

た研究が今後の課題であろう.

終わりに実験に協力下さった(株)日立製作所　伊部

誠氏に深く感謝いたします.
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〔質問〕　三矢保永

〔日本電信電話公社武蔵野電気通信研究所〕

遠心力の影響について興味ある報告をされている

が,以下についてご教示いただきたい.

(1)式(29)においてⅣ。とⅣ。との比は厳密に整

数2であるのか,あるいは約2であるのか.また本報

告で用いている仮定のもとではⅣ。/〃。-2の関係は

一般的に成立すると考えてよいか.

(2)グループ側回転の方が遠心力の効果が大きい

理由として,どのような物理的な説明が考えられる

か.

(3)実験結果との比較において,軸受面で測定し

た温度から潤滑油の温度を一定として計算されている

が,球面軸受部の回転損失は概略どの程度か.回転損

失はおおむね回転数の1-2乗に比例するため,高速

回転時には潤滑油の温度上昇により粘性係数が低下し

ている影響が考えられないか.

〔回答〕  (1)浮上量(すなわち, cr(l-e,)}が

増加すると,図2にみるようにFz。は急激に減少す

る.一方, -F2,(>0)は浮上量によってあまり変化し

ないので,一般に浮上量の増加に伴いg…r(-Fzl/

請

Flo)は増加すると考えられる.図5には1/r(-yD

--Ftl/r->2がEzに対して示されている.式(28)を書

き直すと

y-i(x-1)/x2

ただし　x-N/N。, y-r(-Fz,/Flo).

yをxで微分すると,x-2でdy/dx=Oとなり,こ

のときyは最大となる.浮上量に伴いUが増加するこ

とから, ∫-2で浮上量も貴大となる.

このことは,すなわち, Nc-2N。の関係は, -Fzl/

zT2が浮上量に伴って増加しない場合には成立しない

が,少なくとも図6-8に示すα-16。,Hg-2.6,<5-

0.5の近くでは成立している.また,一般にボンビング

作用はa)に,遠心力はa72に比例すると考えられるの

で,ある回転数以上で遠心力による作用がボンビング

作用をしのぐようになり,負荷容量は減少するように

なると考えられる.従って,このような回転数付近で

は上記の議論が成り立つものと考えている.

(2 )平滑面回転の場合には潤滑剤の流速は圧力差

による流れを別にすればCouette流れと考えられる.

一方グループ面回転の場合にはCouette流れに加え

て,グループの壁面近くの流体は壁が動くため押さ
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れ,あるいは引ぼられてグループ面と同じ速さで動い

ており,このため,潤滑剤全体としての平均的な流速

は,グループ面回転の場合の方が,平滑面回転の場合

より速いと考えられる.従って遠心力による作用もグ

ループ面回転の方が大きく,負荷容量の減少も大きい

と考えられる.

(3)軸受面での摩擦損失については解析してな

いので正確なことは分からない.しかし, Muijder-

man<付1)の求めた式から計算すると,最高回転数に

おいて1-3Wという値になる.ただし,彼の式はEz

(付1 ) Muijderman, E. A., Spiral Groove Bearings, (1966) , 116,

Philips Technical Library.
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-0のときのものなので半径すきまとして浮上量を用

いて計算した.

かりに,これだけの熱流量が軸受面のどこからも同

じように外に向かって伝わるとする.そして,実際は

円筒状の軸受を厚さ5mmの半球穀として外側の球

面における温度と,内側の球面(軸受面)における温度

との差を計算すると0.1-0.3Cとなる.かりに10W

の熱流量としても1。C未満ということになる.確かに

高遠回転時には粘度の低下が生ずることが考えられる

が,今回の実験ではその影響は少なく,粘度の変化は

たかだか10%と考えられる.




