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第1章　緒論

1．1研究の背景
　軸受の回転速度は，内輪内径d（mm）と軸の回転数n（rpm）を

掛け合わせたdn値で表される．転がり軸受は広汎な分野で大
量に使用されているが，dn値100×104以上はトップクラスの
回転速度に位置付けられ，その用途は限定される．
　航空機用ガスタービンでは中形軸受が使用されるが，早く
から高速化が進められ，1950年頃にはすでにdn値100×104
の運転が開始された．その後，軸受材料や潤滑方法に関する
技術が蓄積され，現在ではdn値250×104が実用化されている
1）．歯科用ハンドピースの場合，内径3mm程度のミニアチュア

玉軸受が使用され，1958年当時から40×104rpmの高角速度で
dn値120×IO4の実用化が始まり，今日まで切削能率の向上に
寄与してきた2）．ターボチャージャーは第二次世界大戦中，

軍用機のエンジンに初めて実用化され，その後自動車にも応
用されてきたが，長い間すべり軸受の独壇場であった．自動
車用ターボチャージャーで，転がり軸受が量産されたのは
1990年頃であり転がり軸受の歴史は浅い．この用途では，小
径軸受がdn値120×IO4程度で運転されている3）．工作機械の

主軸について言えば，内面研削盤に小形軸受，旋盤やマシニ
ングセンタ用に中形軸受が使われ，どちらにもdn値100×104
以上の実用化を達成してきた技術の歴史がある4）．

　以上の用途の中で，高速化の技術開発が活発に行なわれ，
短期間に飛躍的な高速運転が実現されたのは工作機械主軸用
軸受である．これは，工作機械の加工精度や加工能率の向上
を目的として，主軸の高速化が重要テーマとして取り上げら
れ，そのための技術開発が集中的かつ継続的に行なわれてき
た結果である．また，現在の市場動向から判断すると，この
ような高速化の技術開発は今後も続くものと考えられる．

1．2従来の研究動向と問題点
　工作機械主軸用転がり軸受について，高速化の変遷を少し
詳しくたどると次のようである．

　1975年まではdn値30×104程度で大きな進展は見られなか

一1一



ったが，それ以降，マシニングセンタの出現により高速化へ
の取り組みが本格化する．まず，グリース潤滑でdn値70×104
程度までの高速化が進められた．次いで，1985年頃にはセラ
ミック玉を使ったハイブリッドアンギュラ玉軸受とエアオイ
ル潤滑法が開発され，dn値は120×104程度まで飛躍的に向上
した5）．最近では，1990年代に入って予圧切換技術6）が開発

され，dn値150×104の実用化が行なわれた．また，航空機用
ガスタービンで古くから実績のあるアンダーレース潤滑を応
用した軸受でdn値300×104の運転ができることが報告された
7）．現在では，内部設計の改良，ハイブリッド軸受の使用，エ

アオイル潤滑条件の最適化などによりdn値200×104の運転が
高速スピンドルの主流になりつつある8）．

　このように工作機械主軸用軸受は，いろいろな技術導入に
より飛躍的な高速運転を実現しながら社会のニーズに対応し
てきた．しかし，時代のトレンド追従と実績が優先された感
があり，いまだに以下のような問題点が残されている．
（1）転動体荷重の計算方法

　近年のdn値200×IO4を超えるほどの高速運転時には遠心力
や熱膨張による転動体荷重は益々大きくなっている．したが
って，内輪側の転動体荷重が内輪を収縮させる作用も大きく
なっていると考えられる．従来のA．B．Jonesg）の考え方に立脚

した理論計算にはこのような考え方がなく，計算の精度に疑
問がある．

（2）高速化技術の理論立て
　セラミック玉，潤滑方法，予圧切換など個々の高速化技術
の効果を示すデータは数多く公表されている7）が，転動体荷
重に関して理論検討を加えて，高速化への寄与率と位置付け
が整理されていない．

（3）軸受剛性の必要性
　軸受には，低温度上昇で高速運転ができると同時に高剛性
も求められる．しかし，剛性と加工精度との関連において予
圧の必要性は明確にされていない．
（4）軸受内部設計の改良

　高速化のため，軸受の内部設計を改良して発熱を抑えるこ
とも重要である．軸受の内外輪溝曲率と軸受摩擦との関連は
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Harrisl°）によって理論的に明らかにされ，実際の軸受設計に
応用されている．

　保持器については，保持器設計による保持器挙動や軸受ト
ルクへの影響についてGuptaが解析プログラムADORE11）を開
発し，多くのシミュレーション例を報告している．しかし，
これを立証する実験データは乏しく，いまだ高速軸受用保持
器の設計指針が確立されるまでに至っていない．
（5）高速運転時の潤滑状態の評価
　高速運転中の潤滑油の流れ，潤滑油の温度および油膜形成
状態が不明である．特に，エアオイル潤滑のような少量の潤
滑油を用いる場合，これらの状況を明らかにすることは，現
在の潤滑条件の妥当性を裏付けることができる．また，この
ような評価技術を確立することは，より効率的で温度上昇の
少ない潤滑方法や潤滑条件の検討に役立つものと考える．
（6）高速運転時の寿命

　高速軸受の機能として，低温度上昇や高剛性のみならず長
寿命も要求される．従来の転がり軸受の寿命試験は，重荷重
にウエイトを置いた条件がほとんどで，高速運転での寿命デ
ータは非常に少ない．そのため高速軸受の寿命式は，現在の
ところ確立されていない．近年，dn値100×104を超える高速
軸受の寿命に関する研究は始まっており12）今後の寿命データ

の蓄積が期待されている．

1．3研究の目的と本論文の構成
　1．2節で述べた問題点のうち，本研究では（1），（2），（3）

を取り上げその解決策を検討した．（4），（5），（6）も重要

な研究課題であるが，現時点で取り組みの糸口が見つからな
いことや短時間で解決が得られないことから，今回は対象か
ら外し今後の課題とした．すなわち，本研究の目的は，dn値
100×104を超える工作機械主軸用転がり軸受を対象として転
動体荷重に着目した理論式をたて，これまでに開発された高
速化技術全般にっいて，高速運転条件での実験により有効性
を検証し，さらなる軸受技術の進展に寄与することにある．
　本研究は以下の10章から構成されている，
　第2章では，高速回転時の遠心力による転動体荷重の増加
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を求める理論計算式を導出する．ここでは，転動体荷重と遠
心力および内輪と軸のはめあい面圧の釣合問題から内輪の膨
張量を求める理論式も検討する．

　第3章では，第2章で導出した理論式に，軸受構成要素の
熱膨張の影響も考慮し，実際の軸受に利用できる転動体荷重
の理論式を検討する．

　第4章では，実際にスピンドルを運転した時の転動体荷重
の実測値と第3章の計算方法に基づく計算値を比較し，理論
式の妥当性を検討する。

　第5章では，マシニングセンタ実機による加工実験を行い，

予圧荷重と加工面粗さの関係を把握することで予圧荷重の必
要性を明確にする．

　第6章では，転動体材料にセラミックを使用したハイブリ
ッド軸受の高速運転時における予圧低減効果について，第3
章の予圧理論による裏付けと実験検証を行なう．

　第7章では，エアオイル潤滑，ジェット潤滑およびアンダ
ーレース潤滑を施した軸受を高速運転した時の温度上昇や第
3章の計算予圧荷重から，高速性能を比較検討する．
　第8章では，第3章の理論計算により，アンギュラ玉軸受
の高速化技術として予圧切換が有効であることを示し，それ
を実現する予圧切換機構の原理と低温度上昇効果および信頼
性にっいて検討する．

　第9章では，第3章の理論計算により，円筒ころ軸受の高
速化技術としてすきま切換が有効であることを示し，それを
実現するすきま切換機構の原理と低温度上昇効果について検
討する．

　第10章は，以上の本研究全体の結論である、
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第2章　軸受運転時における転動体荷重の解析
　　　一発熱による影響を無視した場合一

2．1　まえがき

　工作機械主軸など高い剛性が要求される機械に組み込まれた軸受

は，通常負すきま，すなわち予圧を付与された状態で使用される．

負すきまの状態で軸受内輪を高速で回すと，内輪の膨張，転動体に

作用する遠心力および軸受の発熱による熱膨張のため転動体荷重は

増加する．その結果，短寿命や焼付きの問題が発生する．そこで，転

動体荷重の増加に及ぼすこれらの要因の影響度を計算で予測し，適

当な軸受の初期すきまを決定することが高速運転を実現する上で不
可欠となる．

　転動体荷重の計算に関して，Jonesi）は転動体の遠心力，中村2），

内田3），藤井4）は，転動体の遠心力と遠心力による内輪の膨張を考

慮しているが，計算の詳細を開示し，計算結果と実験結果を直接比

較した例は見られない．

　本章では，軸受の発熱による影響を無視した場合の基礎式として，

内輪の遠心力による膨張と転動体に作用する遠心力を考慮した転動

体荷重の計算方法を整理した結果について述べる．

2．2　アンギュラ玉軸受の予圧荷重の変化

　アンギュラ玉軸受の予圧荷重を増加させる要因として，軸とのは

めあいや遠心力による内輪の膨張および玉に作用する遠心力の影響

について解析する．

2．2．1　軸とのはめあいによる内輪膨張量

　高速運転時に軸と内輪にすきまが生じると，軸と内輪の間でクリ
V－・・ v現象，すなわち一種の摩耗問題が生じる．これを避けるため，
内輪と軸はしまりばめにすることになり，その結果，軸は収縮，内

輪は膨張する．まず，この膨張量の計算方法について述べる．

　図2．1にアンギュラ玉軸受を示す．内輪は，玉が転動する溝や組

み立てを容易にするステップと呼ばれる部分があるため断面の肉厚

が軸方向に一定ではない．このような断面を有する部品の遠心力に

よる膨張問題はFEM解析などの手法によりかなり精度よく解を得る

ことができる5）が，直接玉荷重を求めることはできない．ここでは
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図2．1　アンギュラ玉軸受の形状

後で展開する転動体荷重と膨張量の釣合問題を連立方程式として解
く都合上，次のように問題を簡略化した．

　すなわち，膨張に関する問題は，図2．2に示す内径d、，外径Pi
の無限幅円筒と等価として扱う．そして，軸受すきまに関係する内

輪溝径の変化はこの等価円筒外径D、の変化と等しいと考える．P、は

次式で示すように溝底径d。、と外径d。iの平均である．

D、＝（dmt＋dSt）／2 （2．1）

　次に，軸外径と内輪内径の寸法差，すなわち直径しめしろがti　f

である中空軸と内輪等価円筒が図2．3のようにはめあうとする。は

めあい後のはめあい面圧をp。、，内輪内径膨張量をAd、，軸外径収縮

量をA　D。，転動体により内輪外周部に作用する圧力をρ∂、とすれば，

内輪と軸のはめあいの条件よりti　iとの関係は次式で表される．

9，（△d、，△D、）＝δ1－（△d、＋△Ds）・＝0 （2．2）

さらに，はめあい面における面圧をρs、と置いて内圧と外圧を受
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ける円筒の膨張理論6）を展開すると，以下のように面圧と膨張量の

関係を表すことができる．

中空軸内圧の条件式より

　　　　　92（As・Bs）・τ≒4一淘詩旦一・　　（2・　3）

軸のはめあい面圧の条件式より

　　　　　9・（Pst・As・Bs）－Pst＋1卸一1鍋旦一・　　（2・4）

軸の外径収縮の条件式より

　　　　　＆（AD・・A・・B、）＝一皿側＋去旦）一・　　（2・5）

　　　　　　　　　　　　　　　　　s
内輪はめあい面圧の条件式より

　　　　　9・・（P・，…A，・B，）・PSi＋k－；A，－1f藩彦一・　　（2・6）

内輪軌道面における外圧の条件式より

　　　　　96（P・，…A，…B，）・み・1争4－1f識君一・　　（2・7）

この式は玉荷重を内輪の外圧として取り扱うことを意味する．

内輪内径膨張量の条件式より

　　　　　島叫4・B，）－Ad，・一（d，・A，＋距）一・　　　（2・8）

　　　　　　　　　　　　　　　　1
内輪軌道面の膨張量の条件式より

　　　　　醐4β）＝M，一（　　4DA＋－B’tD’）＝・　　　（2・9）

　　　　　　　　　　　　　　　　1
　ここでE。：軸のヤング率，v．

る積分定数，E、：内輪のヤング率，　v、：内輪のボアソン比，

　　　　　　　　　　　　　　：軸のボアソン比，A。，　Bs：軸に関す

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　AD，：内

輪溝径膨張量，A、，　Bi：内輪に関する積分定数である．なお，本理論

式ではg、OのO中に示す変数はすべて未知数として扱う．したがっ
て，積分定数As，　B。，　A，，　Bfはすべて未知数である．

2．2．2　遠心力による内輪膨張量

　内輪と軸は同一角速度で回転するので，遠心力により両者共に膨

張する．この膨張量は内輪内径と軸外径で一致せず，運転中のはめ

あい面圧は減少する．したがって，運転中にしめしろがなくなる場
合も想定した解析が必要となる．
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　　　　91・（矧＝孟4「．読評　32g繭2ニ゜

軸のはめあい面圧の条件式より
　　　　9・　・　（P・・　・・A・…Bs）－PSi＋k－’．’As－1f読ナ旦一Wti　p，to，2D，2＝・

軸外径の膨張条件式より

　　　　912（Ms，As，Bs）＝－Ms－（D、As＋摂一1i豊曜）一・

　　　　　　　　　　　　　　　　s　　　　　　　　　　　　　　s

内輪はめあい面圧の条件式より
　　　　913（P・，…A，…B，）－P・i＋k－tA，－1篇彦一3封爾一・

内輪軌道面の玉荷重を外圧と見なした条件式より
　　　　914（P・，…A，…B，）・臨＋1‘セ4－lfセ÷8－3封ゆ2－・

内輪内径膨張の条件式より
　　　　915（Ad，，A、，B，）・Ad，一（d，A，＋藷一1ぎ号曜）＝・

　　　　　　　　　　　　　　　t　　　　　　　　　　　　　l

内輪外径膨張の条件式より
　　　　9，6（AD，，A，，B，）＝ψ一（D，A，＋去易」量旨2号ググ）・・

　　　　　　　　　　　　　　　t　　　　　　　　　　　　　l

内輪回転角速度）

　すなわち，式（2．2）は次式のように取り扱う必要がある．

　　ρ、、≧0の場合，軸と内輪にしめしろが存在する条件より
　　　　　　9，（△d、p△D、）＝δ，一（△d、＋△D、）＝0　　　　　　　（2．10）

　　ρ。、〈0の場合，しめしろがなくなり
　　　　　　9g（PSt）＝、ρ∫，＝0　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（2．11）

　遠心力が作用する円筒の膨張理論4）を適用して，式（2．3）から式

（2．9）に遠心力の項を付加すると，式（2．12）から式（2．18）のようにな

る．

中空軸内圧の条件式より

　　　　　　　　　E　　　E　4　　3＋v　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（2．12）

（2．13）

（2．14）

（2．15）

（2．16）

（2．17）

（2．18）

ここで，ρ、：内輪の密度，ρ。：軸の密度，ω、：軸回転角速度（＝
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軸の回転数n（rpm）とするとω、（rad／s）は

　　2m2
の　＝－
1　60

（2．19）

2．2．3　玉と軌道輪のi接触荷重

　これまでに述べた内輪膨張による軸受すきま変化だけでなく，玉

に働く遠心力やジャイロモーメントの影響も考慮したアンギュラ玉

軸受の玉と軌道面の接触荷重，すなわち内外輪玉荷重を求める式を

考える．軸受の予圧方式として定圧予圧と定位置予圧があるが，こ

こではすきまの変化が玉荷重に大きく影響する定位置予圧の場合に

ついて論じる．軸受が背面組み合わせ（DBセット）の場合，図2．4

に示すように内輪間座と外輪間座の幅に寸法差を設けることで定位
置予圧を与えることができる．

アンギュラ玉軸受（DBセット）

外輪間座

内輪間座

｝一一一冒｝一韓－

層一＿＿ 一一冒一
■

l　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　l

， 5

｝ 雪■一一鴨一 一

一　　　⊥

一一一隔一一卿騨一曽一

＼

図2．4　定位置予圧スピンドル
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（1）玉に作用するカの釣合条件

　玉に作用するカを図2・5に示す1）．Pcと鵡はそれぞれ遠心力とジ

ャイロモーメントであり，内外輪における玉荷重とその接触角をそ
れぞれP、，0、およびP。，Oeとする．また，　鵡／久は，　Mgと釣り合

う玉と軌道輪間の摩擦力であり，以下ジャイロ摩擦力と呼ぶ．

　玉に働くアキシャル方向力の釣合式より

　　　　　　　　　　　　　　　M　　　　M　917（P，・pe・°i・°・…Mg）＝－P，　sin　e，＋・pe・i・e・＋テ…°i一ナ…°・　一゜　（2・2°）

　　　　　　　　　　　　　　　　w　　　　　　　　　　　　　｝y

玉に働くラジアル方向力の釣合式より

　　　　　　　　　　　　　　　　M　　　　M　918（P・・pe・°・・°・・M・・pc）＝Rc・・e，・－P・…°e＋Dg　si・硯ず・i・°e＋P・＝°（2・　21）

　　　　　　　　　　　　　　　　　w　　　　　　　　　　　 w

Mg／Dw

外輪

P、玉

　DPt

θi

内輪

Mg／D．

図2．5　玉に働く力

（2）玉に作用する遠心力

　玉に作用する遠心力Pcと玉の公転角速度cv　cは玉の質量をMbとし

て，次の式で表すことができる．

　　　　蝦，砿）－Pc一袴グ・・　　　　（2・22）

　ここで，dρは玉のピッチ円直径を表す．

一12　一



（3）玉に作用するジャイロモーメント

　ァンギュラ玉軸受の場合，玉の自転軸と公転軸が平行でないため，

図2．5に示すようなジャイロモーメント鶴が玉に作用する・このジ
ャイロモーメントの計算方法はA．B．　JONES1）に準じて以下のように

考える．

　内輪と外輪において玉のスピン摩擦が生じ，これの大きい方の側

で運動が規制される．すなわち，スピン摩擦の大きい軌道面側では

純転がり，他の軌道面ではすべりと転がりが混在した状態となる．

したがって，玉のコントロL－一一一ル状態によって自転軸角（玉の自転軸

と軸受の軸との成す角）が異なるため，内外輪いずれのコントロー

ル状態で玉が回転運動を行うかを判断する必要がある．

　いま，式（2．23）が成立する場合，外輪側のスピン摩擦が内輪側の

それより大きくなるため，外輪コントロールと考え，それ以外の場

合，内輪コントロールと判断する．

Pe　ae　Ee（Se）COS（θ、一θe）≧P，　a、El（S、） （2。23）

　ここで，aeとaiは，それぞれ外輪と玉，内輪と玉の接触楕円長軸
半径を表す．Ee（ε，）とE，（εi）は，外輪と玉，内輪と玉の接触における

第2種楕円積分であり，nをiまたはθに読み換える添え字記号と
して

En（8n）－9／21一ら2sm2卿 （2．24）

　ここでE。はbnを玉の接触楕円短軸半径として，次式で与えられ
る．

　1
（2．25）

　玉の自転軸角βは，外輪コントロール
してそれぞれ図2。6のff　e，β、となる．

　　　　　　　　　γ÷

とすると接触角とβは以下の関係になる．

，内輪コントロールに対応

　　　　　　　　　（2．26）
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外輪コントロール

の自転軸

外輪

　θe

仙

内輪

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　内輪コントロール
　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　の自転軸
　　　　　　　　　　　軸受中心

　　　　k，　Nee∠　 β・㌦伽

　　　　　　　　　図2．6　玉の自転軸角β

　外輪コントロールの時

　　　　9、。佃，e，）＝　tanβ一sin　e・＝・　　　　　（2．27）

　　　　　　　　　　　COSθe＋7

　内輪コントロールの時

　　　　9、。佃，の一tari　，B－sin　°，＝・　　　　　（2．28）
　　　　　　　　　　　COSθ、－1

　また，玉の公転角速度ω、と自転角速度tObおよび内輪の角速度ω，は，

以下の関係式1）で表される．

921　（・・1・・…，・…！3）＝軌一c。，〈！3一母X1舞li鍔輪鶉IX1－、、。、e，）to’一・

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（2．29）

922（・・…，・e・・IB）＝例ヲ卿一謎畿貿爆轟IX1．γ醐）｝　・・），＝・

（2．30）
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さらに，玉のジャイロモーメント疏は次のようになる．

923（M。，ω、，ω、，，B）－M。一・1・・。t・、　si・β一〇 （2．31）

ここで，fは玉の慣性モーメントであり，質量Mbの玉に対して

　　　　・－lt　m・D．2　　　　　　（2・32）

（4）内外輪の弾性変形量と玉荷重

　軸受単体ですきま零の状態における内外輪の溝曲率中心0、と0．

の距離を半径方向にh。，軸方向にm。とし，初期接触角を0。および

内外輪溝適合度をfi，　f。とすると，図2．7の関係から

ho＝（f，＋fe－1）∠）w　cosθ。

wo＝（ノC＋fe－1）Dw　sinθo

（2。33）

（2．34）

　次に，この時の内外輪平面差を零と仮定し，図2．4に示す内輪間
座と外輪問座の幅寸法差をδa（＝内輪問座幅一外輪間座幅）とすれ

ば，組立後の軸方向の内外輪溝中心問距離は

O
h

図2．7　すきま零の時の軌道溝中心間距離
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　　　　　　　　w†喜　　　　　（2・35）

　運転中の内輪軌道面の直径膨張量をAD、，ハウジングとのはめあ

いによる外輪軌道面の直径収縮量Ad。とすれば，半径方向の溝中心

間距離hは次の式で表される．

　　　　924（h・　M，　）－h－（h・＋撃＋等）一・　　　（2・36）

この時，玉と内外輪接触部における弾性変形量をそれぞれ0、，0．

とすれば図2．8の関係より

925（h・・6，，e，・6・・ee）－h－ kf・　D・　＋6t一与〕c…e，一〔仰4剖圃一・（2・37）

926（6・・…6e…）－w一 x・跨〕頭ゐ久＋峠〕蜘（2・38）

　内輪玉荷重P、，外輪玉荷重P。と弾性接近量の関係は，k，と傷を

Hertz定数として次のように表される．

　　　　g27（．P，，δ、）＝君一k、δt3／2＝0　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（2．39）

928（Pe，δe）・＝Pe－keδ，3／2＝0 （2．40）

h

δi

図2．8　高速回転時のすきま減少による

　　　軌道溝中心間距離の変化
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　いま，転動体数を1とすると，P、が内輪を半径方向に収縮させる
圧力ρbiは次式で求められる．

0
ニ

θ
、

鵬
…㎜

加＝）θ，君う
ゆ299 （2，41）

ここにVは図2．2に示した等価内輪の幅（＝内輪幅）である．

また，アンギュラ玉軸受の予圧荷重Paは次式で計算される．

」Pa＝ZP，　sin　e， （2．42）

2．2．4　玉荷重の数値計算法

　式9g（　）＝0から式g2g（　）＝Oの21元非線形連立方程式を

Newton－Raphson法で解くことにより運転中の玉荷重に関係する諸
量を求めることができる．ここで，Newton－Raphson法7）の誤差8（g，）

に対する収束条件は以下のようである．

荷重に関して 1ε（＆）1≦10－2N

変位に関して 1s（＆）1≦10’6　mm

　また，軸受の回転が静止した状態においては，式9gO＝0から式
9160＝0を，内輪角速度cv　、を零とした式g，（　）＝0から式g80＝0に置き

換えることで計算が可能である．

2．2．5　玉荷重の計算例と考察

　解析例として表2。1を諸元とする内径100mmの軸受に定位置予圧

を与え，内輪回転数をOrpmから15000rpmに変えた場合における予
圧荷重，接触角，自転軸角およびジャイロ摩擦カへの影響について

検討を行った．なお，軸と内輪のしめしろδ，ニ0．021mmは，15000rpm

でしめしろが零となる条件である．さらに，内外輪問座の幅寸法差
をδ。＝0．045mmと与えることにより軸受の組込予圧は零とした．

（1）予圧荷重

　内輪回転数と予圧荷重の関係を図2．9に示す．図中，破線は遠心

力による内輪膨張（すきま減少）の影響，細線は玉に働く遠心力の

影響を示している．それぞれ式（2．18），（2．22）の関係より回転速度
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表2．1　アンギュラ玉軸受の諸元
項　　　　目 設計値

内径
ゴ
、 mm φ100

外径 ρ mm φ150
幅 〃 mm 24

玉のピッチ円直径
ゴ
ρ mm φ125

接触角 〃o deg 20．5

玉直径 〃解 mm φ11．1125

玉数 1 28

内輪溝適合度 f
ヱ 0．54

外輪溝適合度 f
． 0．54

軸内径
ゴ
、 mm φ54

内輪と軸のしめしろ 6z mm 0，021

内外輪間座の幅寸法差 δ、 mm 0，045

外輪軌道面の直径収縮量 」ゴ， mm 0

軸材質 SCM415

内輪材質 SUJ2

外輪材質 SUJ2

玉材質 SUJ2

3

　
り
乙
　
　
　
　
　
　
｛
1

≡
己
倒
埠
因

0

0

一玉の遠心力と遠心力による内輪膨張のPa

一玉の遠心力のみのPa

……
盗S力による内輪膨張のみのPa

組込予圧P、0＝ON

5000 10000

回転数n　rpm

図2．9　遠心力による予圧増加

15000
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の二乗に比例して増加する。

　玉に作用する遠心力による予圧増加は，内輪の遠心力による膨張

より大きく，15000rpmにおいて約1．4倍であった．実際は玉と内輪
の両方に遠心力が作用するので，太線で示すように15000rpmにおい

て2．5kNもの大きな予圧荷重が作用することになる．その結果，軸

受の温度上昇大や焼き付き，短寿命といった致命的な問題が生じる

ことは明白である．以下のパラメータスタディでは玉と内輪の両方

に遠心力が作用する場合について論じる．
（2）玉荷重

　玉荷重と回転数の関係を図2．10に示す．玉荷重も回転数と共に

増加する．玉の遠心力は外輪軌道面方向に作用するので，外輪玉荷

重は内輪玉荷重より大きく，約1．8倍である．その結果，15000rpm

における外輪玉荷重は約400Nとなる．

（3）玉の接触角と自転軸角

　玉の接触角と自転軸角の計算結果を図2．11に示す．回転数がOrpm

から15000rpmに増加すると，内輪接触角は約19°から25°に大き
くなるが，外輪接触角は逆に19°から13°に小さくなる傾向にある．

この理由は，遠心力が，玉を外輪溝底へ移動させる方向に作用する

Z

500

400

己300
㎡

W2・・

田

　100

0

0

組込予圧P。0ニON

一外輪玉荷重Pe

…… 燉ﾖ玉荷重Pi

5000 10000

回転数nrpm

図2．10　玉荷重に及ぼす回転速度の影響

15000
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40

。　30

鴨

述20
6

皿10

0

0

…・… 燉ﾖ接触角ei　組込予圧P、0＝ON
　　外輪接触角θe

一自転軸角β

5000

組込み後の接触角

／…

10000

回転数n　rpm

図2．11　接触角と自転軸角の変化

15000

からである．

　玉は常に外輪コントロールとなるため，自転軸角は外輪接触角に

近く，その差は1°程度である．
（4）玉の角速度

　玉の自転角速度ωbと公転角速度ω，を内輪角速度ω、に対する比
率で整理すると図2．12のようになる．式（2．27），（2．29），（2．30）

の関係よりco　b／CL）　，とω。／ω、はどちらも内外輪接触角の関数である．

しかし，図2．11に示した範囲の接触角の変化ではほとんど影響を受

けず，ω〆ω、＝5．7，ω。／ω、＝0．46程度でほぼ一定である．

（5）ジャイロ摩擦カ

　ジャイロ摩擦力鶴／D。の玉に作用する遠心力Pcに対する比率
Mg／ρ。P。は，式（2．22），（2．31）および（4）項で示したCV　b／　CV　iとω。／

ω、が一定の関係から自転軸角βのみの関数となる．そこで，図2．11

に示したβの変化とMg／〃ノ・。の関係を調べると図2。13のようである・

ジャイロ摩擦力は遠心力の1／10以下であり，玉荷重に関する力学問

題としては無視できるオーダである．
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＼
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3
遡
姻
収
鐸
9
＼
遡
姻
収
e
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8

6

4

2

0

0

組込予圧P、0＝ON

一玉の自転角速度／内輪角速度ωb／ωi

……・
ﾊの公転角速度／内輪角速度ωc／ωi

5000

　回転数n

10000

rpm

図2．12　内輪回転角速度に対する玉の角速度

15000

0．1

ピ
く・．・8

孟
φ0．06

＼

R　O．04

早0．02
太

0

10 12 14 16 18

玉自転軸角β　゜

図2．13　玉自転軸角とジャイロ摩擦力
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2．3　円筒ころ軸受のすきまの変化

　円筒ころ軸受のころ荷重に関する力学解析は，アンギュラ玉軸受

の場合と比べ，転動体の接触角と転動体と軌道輪の接触剛性が異な

ることを考慮しなければならない。ころ軸受の接触角は零度であり，

ラジアル方向のみの変位と力の釣合問題を考える．

2．3。1　ラジアルすきま

　円筒ころ軸受で高速運転用に広く使用されるタイプは，図2．14
に示すようなN型である．円筒ころ軸受にっいてもアンギュラ玉軸

受と同様に，はめあいや遠心力による内輪膨張量を等価円筒で取り

扱い，その外径を0、で表すことにする．図2．14に示した内輪形状

の場合，P、は溝径d。、と同じとして取り扱う．

D＝di　　　　mi

（2．43）

　運転中のラジアルすきまCrは，組み込み前のラジアルすきまら。

より，内輪軌道面の膨張量AD、と外輪軌道面の収縮量Ad。ほど小さ

くなるので
　　　　　9，。（C，，△D，）－Cr－（C．。一△D、一△de）－0　　　　　（2・44）

図2．14　N型円筒ころ軸受

．22．



2．3．2　ころと軌道輪の接触荷重

　円筒ころ軸受についても，質量〃、のころに働く遠心力P、の影響を

考慮して内外輪ころ荷重を求める必要がある．

　負すきまの場合，図2．15の関係から以下のカの釣合関係式が得ら
れる．

931（Pe，P，，Pc）＝Pe－（P，＋1つニ0

　　　　　　　1o932（R，δ、）・＝君一k，δ、す＝0

　　　　　　　1o933（」Pe，δ，）＝」馳一k，δ，す＝0

934（祠一Pc一袴砿2－・

　ここで，krは線接触をするころのHertz定数である．

回転中のラジアルすきまらは次式より求められる．

9，，（Cr，6，，δ，）・・Cr＋2（6，＋4）・0

（2．45）

（2．46）

（2．47）

（2．48）

また，高速

（2．49）

図2．15

外輪

b
恥
ろ
恰

　
こ

内輪

ころに働く力
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2．3．3　ころ荷重の数値計算法
　式9，（　）・＝　Oから式9i6（　）＝oおよび式93。O＝0から式9350＝0を非線形

連立方程式としてNewton－Raphson法で解くことにより運転中のこ

ろ荷重に関係する諸量を求めることができる．また，軸受の回転が
静止した状態においては，式9g（　）＝0から式916（　）＝0を，内輪角速度

ω、を零とした式910＝0から式g8（　）＝0に置き換えることで計算が可

能である．

2．3．4　ころ荷重の計算例と考察

　解析例として表2．2を諸元とする内径100mmの円筒ころ軸受を取
り上げる．まず，組み込み前ラジアルすきまら。＝O．014mmの軸受を

軸としめしろOf＝O．020mmで組込み，すきま零とする．次に，この

軸受の内輪回転数をOrpmから15000rpmに変えた時のころ荷重の増
加について検討した．

　ころの遠心力や内輪の遠心膨張による外輪ころ荷重P。を計算す

ると図2。16のようになる．内輪の遠心膨張によるP，はころに作用

する遠心力によるPeより約4倍大きく，15000rpmで0．9kNに達する。

表2．2　円筒ころ軸受の諸元
項 目 設計値

内径 ゴ
f mm φ100

外径 o mm φ150

幅 〃 mm 24

組込前ラジアルすきま 0τo mm 0，014

内輪と軸のしめしろ δz mm 0，020

ころ直径×長さ 0．mm×L　mm φ11×11

ころ数 1 26

ころピッチ円径
ゴ
ρ mm φ126

内輪溝径 ゴ侃1 mm φ115

軸内径
ゴ
、 mm φ70

外輪軌道面の直径収縮量 』ゴ． mm 0

軸材質 SNCM415

内輪材質 SUJ2

外輪材質 SUJ2

ころ材質 SUJ2
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i
‘1’5

遷1
曽
鐸　O．5

0

0

一ころの遠心力と遠心力による内輪膨張のPe

一遠心力による内輪膨張のみのPe

・…… ｱろの遠心力のみのPe

組込み後のラジアルすきまC．＝0

5000 10000

回転数n　rpm

図2．16　遠心力によるころ荷重の増加

15000

　実際を想定して，内輪ところに対する遠心力の作用を重ね合わせ

ると太線のように15000rpmで1kNを超え，図2．10で示したアンギ
ュラ玉軸受よりはるかに大きな荷重となる．

　このように遠心力が作用する運転条件において，内外輪ころ荷重

を図2．17で比較する．式（2．45）の関係より外輪ころ荷重は内輪こ

ろ荷重よりころに働く遠心力だけ大きくなる．ころの遠心力より内

輪膨張の影響がはるかに大きいので，15000rpmにおいては，内輪こ

ろ荷重でも0．9kNにもなる．

　以上のように，アンギュラ玉軸受の玉荷重よりころ荷重が大きく

なるのは，円筒ころ軸受における接触角が零度であることところ軌

道輪間の接触剛性が高いからである．
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図2．17　内外輪ころ荷重

15000

2．4　まとめ

　高速運転時における転動体荷重の増加に着目し，これを求める理

論解析を展開した．転動体荷重に影響する直接要因としては，遠心

力による内輪の膨張と転動体に働く遠心力を考慮した．本解析では，

転動体荷重が外圧として内輪を収縮させる方向に作用することを考

慮したので，従来の方法1）3）より精度の良い解が得られるものと考

える．この解析法を使って，内径φ100mmのアンギュラ玉軸受と円

筒ころ軸受を対象とした計算結果から転動体荷重に関係するパラメ

ータに及ぼす回転速度の影響を明らかにした．

　ラジアル荷重が作用していない高速スピンドルに組み込まれたア

ンギュラ玉軸受と円筒ころ軸受の遠心力特性をまとめると以下のよ
うになる．

（1）玉に作用する遠心力による予圧増加は，遠心力による内輪膨

　　　張によるすきま減少によるものより大きい．

（2）玉荷重も回転数と共に増加する．玉の遠心力は外輪軌道面方

　　　向に作用するので，外輪玉荷重は内輪玉荷重より大きくなる．

（3）回転数が増加すると，内輪接触角は大きくなるが，外輪接触
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　　角は逆に小さくなる．また，玉は外輪コントロール状態で運

　　動するため，自転軸角は外輪接触角に近くなる．

（4）このように接触角が変化しても，玉の自転角速度と公転角速
　　度はほぼ一定である．

（5）ジャイロ摩擦力は遠心力に比べ十分小さく，玉荷重の計算に

　　は無視できる．

（6）遠心力による内輪膨張にともなう外輪ころ荷重の増加は，こ

　　ろに作用する遠心力よりはるかに大きい．これはアンギュラ

　　玉軸受の特性（1）とは逆の傾向である．

（7）内外輪ころ荷重はアンギュラ玉軸受の玉荷重より大きくなる．
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第3章軸受運転時における転動体荷重の解析
　　一発熱による影響を考慮した場合一

3．1まえがき

　第2章では軸受が高速で回転する時，転動体や内輪に作用
する遠心力により転動体荷重が著しく増加することを示し，
遠心力の影響だけでも寿命や，焼きっきの要因として無視で
きないことを述べた．

　軸受の運転速度を増すと，軸受構成要素間（転動体一軌道輪，

転動体一保持器，保持器一案内軌道輪）に生じる摩擦により軸

受の発熱も増加する．その結果，軌道輪や転動体の温度が上
昇するため軸受すきまが変化することが予想される．したが
って，遠心力のみならず，運転中の軸受温度上昇がすきま変
化，すなわち転動体荷重に及ぼす影響度合いを知ることも高
速運転する上で重要となる．

　工作機械など，室温で運転される機械に使用される軸受の
温度上昇に関して，横山1），正田2），藤井3）～6）らは，内輪の

温度上昇の方が外輪より高くなる傾向を実験で確かめている．
転動体荷重の計算方法に関して，中村ら7＞は内輪，外輪およ
び転動体の熱膨張量をパラメータとした検討を行っている．
また，J．F．Tuら8）も軌道輪の熱膨張を考慮した予圧計算式を

提示している．しかし，理論と実験結果を比較検討して理論
の妥当性を明らかにした例は過去に見当たらない．
　本章では，遠心力の作用下で軸受温度上昇の影響も考慮し
た転動体荷重の計算方法を整理した結果ついて述べる．

3．2　アンギュラ玉軸受の予圧荷重の変化
　アンギュラ玉軸受の予圧増大要因として第2章で取り上げ
たはめあいと遠心力の作用に，内外輪および玉の熱膨張を加
えた解析を行う、使用する記号は，特に断りのない限り第2
章と同じことを意味する．
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3．2．1　軸受構成要素の膨張量

（1）　軸の膨張量

　軸の膨張量は，はめあいと遠心力を考慮した膨張計算式
（2．14）の末尾に熱膨張の項を追加した次式で計算される．

912（AD，…A、　・・B、・）・＝・－AD、　一（D，As＋÷旦一’…跨瑚・a、AT、・Ds）一・（3・1）

　　　　　　　　　　　　5　　　　　　　　　　　　　s
　ただし，　α。：軸の線膨張係数

　　　　　ATs：軸の温度上昇（20℃基準）

一般に，軸受のすきまは20℃における測定値で表されるので，
温度上昇の基準温度は，同様に20℃とする．

（2）軌道輪の膨張量

　内輪の膨張量は，はめあいと遠心力を考慮した膨張計算式
（2．17）と（2．18）の末尾に熱膨張の項を追加した次式で得られ
る．

　内輪内径膨張の条件式として，式（2．17）のかわりに

　　　　　　　　　　　　　　2　915（△d・　・・A，・B，）＝△4－＠4＋藷一’労含粛＋al△刺一・

　　　　　　　　　　　撰　　　　　　　　　　　　t

内輪外径膨張の条件式として，式（2．18）のかわりに
　91　、・（Mi，A，，B，）－M，一（D，A，＋去疏一1量旨2含ググ＋a、AT，・D，）一・

　　　　　　　　　　　l　　　　　　　　　　　　　l

ただし，α、：内輪の線膨張係数

　　　　AT、：内輪の温度上昇（20℃基準）

外輪軌道面の直径膨張量Aゴ。は

　　△deニー△de。＋αe△T，de

ただし，αe：外輪の線膨張係数

　　　　　　直径収縮量
　　　ゴ。：図3．1に示す外輪の平均溝径

（3．2）

（3．3）

（3．4）

　　　　　　　　　　　　ATe：外輪の温度上昇
Ad。O：ハウジングとのはめあいによる外輪軌道面の
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図3．1　外輪平均溝径

（3）玉の熱膨張量

運転中の玉直径をD。とすれば

D．ニDw。（1＋α、ATb） （3．5）

ここで，D。。：20℃における玉直径

　　　　ATb：玉の温度上昇

αb：玉の線膨張係数

3．2。2　予圧荷重の数値計算法

　第2章で示した関係式を以下のように置き換えることで温
度上昇の影響も合わせた解析が可能となる．まず，外輪の収
縮と膨張を表す符号に注意して，式（3．4）のAゴ。を，式924（　）ニ0

中の一Ad。と置き換える．第2章で瓦を使うすべての式に式
（3．5）を適用する．

　式990＝0から式92，（　）＝Oを，2章と同様に21元の非線形連立

方程式としてNewton－Raphson法で解くことにより運転中の
玉荷重に関係する諸量を求めることができる．
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3．2．3　予圧荷重の計算例と考察

　解析例として表2．1に設計諸元を示した内径100mmのアン
ギュラ玉軸受を取り上げる．この軸受の軸，内輪，外輪およ
び玉に表3．1の運転温度を与えて予圧荷重を求め，遠心力に
よる影響度と比較する．この温度は図2．4に示した定位置予
圧スピンドルを構成する軸受に組み立て時P。。＝100Nのアキシ

ャル予圧荷重を付与し，エアオイル潤滑で内輪回転速度を
n・3000rpmからn＝15000rpmに変えた時の実測値4）である．温
度測定部は内輪内径面と外輪外径面である．軸と玉の温度は
実測値ではなく，それぞれ内輪温度と内外輪平均温度に等し
いと仮定した．回転数に対する内輪と外輪の温度上昇の傾向
をグラフに表すと図3．2のように常に内輪温度は外輪温度よ
り高いことがわかる．なお，本スピンドルでは工作機械用高
速主軸の熱変位を抑える目的で通常使われる外筒ジャケット
冷却を適用した．

　一般に，アンギュラ玉軸受を高速運転すると，玉に働く遠
心力効果で外輪側玉荷重が内輪側玉荷重より大きくなる．そ
の結果，第2章で述べた外輪コントロール状態となるため，
内輪と玉間で大きなスピン滑りが発生9）し，これによる摩擦
のため内輪側の発熱量が大きくなる．また，内輪から軸への
熱伝導に寄与する表面積（内輪内径面積）が外輪とハウジン
グ問の熱伝導面積（外輪外径面積）より小さいこと（本事例
で2／3）も，外輪と比較して内輪から熱が放出されにくく，
内輪温度が高くなる原因と考えられている10）．以上の理由か

ら，通常の軸受設計や潤滑方法では内輪温度が外輪温度より

表3．1　アンギュラ玉軸受構成要素の温度上昇
回転数

ﾅ　rpm

　軸

x鴛℃
内輪

v須℃
外輪

S孔℃
　玉

v7わ℃
3000 2 2 1 1．5

6000 5 5 3 4

9000 12 12 8 10

11000 20 20 14 17

13000 32 32 23 27．5

15000 42 42 30 36
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図3．2　アンギュラ玉軸受の温度上昇

高くなることは避けられない．したがって，運転速度が速く
なるほど熱膨張量は外輪より内輪の方が大きくなるため，す
きまは減少し，予圧荷重は増大することになる．
　図3．2の温度上昇値を用いて予圧荷重を計算すると，図3．3

のようになる．この図では，第2章で示した遠心力に起因す
る予圧荷重も示している．高速運転時において軸受予圧の増
加に及ぼす影響度は，玉に作用する遠心力が最大で，以下，
遠心力による内輪の膨張，玉の熱膨張，内外輪の熱膨張の順
であることがわかる．ただし，遠心力による内輪の膨張と玉
の熱膨張による予圧荷重は同等である．実際はこれら4つの
要因が同時に作用するので，図中の太線で示すように
15000rpmで5．41kNもの大きな予圧荷重となり，Hertzの最大
接触面圧P＿＝1．83Gpaとなる．また，図3．4で予圧荷重の要

因分析を行うと，玉と内輪に関する遠心力作用の合計は全体
の約60％にもなることもわかる．アンギュラ玉軸受の予圧増
大に関して，軸受の発熱より遠心力の影響が大きいと言える．
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図3．3　アンギュラ玉軸受の遠心力と熱膨張による
　　　　予圧荷重の増加

内外輪の
熱膨張

15％

玉の　　全予圧荷重
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玉の
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図3．4　アンギュラ玉軸受の予圧
　　　　　増大要因分析（15000rpm）
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3．3円筒ころ軸受のすきまの変化
　円筒ころ軸受についてもアンギュラ玉軸受と同様な考え方
で，はめあいと遠心力の作用に内外輪およびころの熱膨張の
影響を加えた解析を行う．

3．3．1　運転中のラジアルすきま

　運転中の温度上昇による円筒ころ軸受の軌道輪ところの熱
膨張量に関係する計算式はアンギュラ玉軸受と同様であり，
式（3．1）から式（3．5）がそのまま適用できる．その結果，第2章

で示したラジアルすきまらを求める式（2．44）は次式で補正さ
れる．

9，。（Cr，N）t）＝C，　一（Cr。－N），－2AZ）。＋△de）ニ0 （3．6）

∠のw＝Dw－Dwo （3，7）

3．3。2　ころ荷重の数値計算法
　式ggO＝0から式g16（　）＝0および式g300＝0から式g350＝0を14

元非線形連立方程式としてNewton－Raphson法を適用して解
くことにより運転中のころ荷重に関係する諸量を求めること
ができる．

3．3．3ころ荷重の計算例と考察

　表2．2に設計諸元を示した円筒ころ軸受N1020を計算対象
とする．この軸受の軸，内輪，外輪およびころに表3．2の運
転温度を与えてころ荷重を算出する．この温度は，図3．5に
示す試験スピンドルに組み込んだ円筒ころ軸受をエアオイル
潤滑で運転した時の実測値6）である，なお，本スピンドルで
も外筒冷却を適用した．温度測定部は内輪内径面と外輪外径
面であり，軸ところの温度は実測値ではなく，それぞれ内輪
温度と内外輪平均温度に等しいと仮定した．

　回転数に対する内輪と外輪の温度上昇の傾向を図3．6に示
す．円筒ころ軸受の温度上昇は，図3．2に示したアンギュラ
玉軸受と比較して8000rpm以下で少し高めであるが，それ以
上の高速運転ではほぼ同等である．内外輪温度を比較すると，
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表3．2　円筒ころ軸受構成要素の温度上昇（20℃基準）

回
n

転数
@rpm 」

軸
7
、

℃

　内輪
E47▼ S ℃

　外輪

S7． ℃

　こ

v75
ろ
　
℃

2000 7 7 6 6．5

6000 11 11 8 9．5

8000 15 15 10 12．5

10000 20 20 13 16．5

12000 28 28 18 23

13000 31 31 20 25．5

14000 36 36 23 29．5

15000 42 42 27 34．5

．；ZzLtUi，d

　エア供給量；40NL／minX2（ノズル数）
　給油量；O．　OlmL／2minx2
　潤滑油；モーピ邦パロシティーNo．6（ISO　VG10）

“：　　　　tS　　犠

冷却油量；6L／min，冷却油温度；22～25°C
冷却油；ダフニースーパーマル干オイル（ISO　VGIO）

試験軸受　　ジヤケット　　　　　　　アキシャル荷重支持軸受
lG20　　冷却溝　　　　　　　　　HSBO13CAEXI　DB

冷却油供給 冷却油排出

疇陣 黶ﾟ≡≡≡≡一一一エア才イル供給

O輪温度
ｪ定位置

一　　　　　　　　　　　儘　｝

一　一　一　耳
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頓　一 oぎ，

一一一
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図3．5　円筒ころ軸受試験スピンドル
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図3．6　円筒ころ軸受の温度上昇

円筒ころ軸受でも内輪温度が外輪温度より高くなっている．
　一般に，円筒ころ軸受を高速運転すると，遠心力の作用に
より図2．17に示すように外輪ころ荷重が内輪側より大きく
なる．そのため転がり摩擦にっいては内輪側が外輪側より小
さくなる，したがって，図3．6のように内輪温度が外輪より
高くなる理由は他に求めざるを得ない．内輪のつば部ところ
端面のスキューに起因するすべり摩擦（N型円筒ころ軸受の場
合）や，内輪から軸への熱伝導に関わる表面積が外輪一ハウジ
ング間のそれより小さいことに原因があると考えられる10）．

100℃以上の高温の潤滑油を給油して高速運転を行うガスタ
ービン用転がり軸受11）などのような特殊な運転条件を除いて，

通常の円筒ころ軸受においても内輪温度が外輪温度より高く
なることは避けられない．したがって，高速運転時において
熱膨張量は外輪より内輪が大きくなるため，すきまは減少し，

ころ荷重が増大することになる．

　図3．6の温度上昇値を用いて外輪ころ荷重を計算すると図
3．7のようになる。この図には，比較のため第2章で示した
遠心力に起因するころ荷重も示した．15000rpmにおける各要
因の影響度は図3．8のようであり，円筒ころ軸受における外
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輪ころ荷重の増大要因としては遠心力による内輪膨張が最大
で以下，内外輪の熱膨張，ころの熱膨張，ころに作用する遠
心力の順である．円筒ころ軸受の場合，ころと内外輪の熱膨
張の合計は54％でありアンギュラ玉軸受とは逆に，遠心力よ
り軸受の発熱の影響が大きいと言える．その理由は，内外輪
に対するころの接触剛性が玉の場合より大きく，負すきまに
ょるころ軸受の荷重増加量もアンギュラ玉軸受より大きくな
るからである．

　図3．9は内外輪ころ荷重を示している．内輪ころ荷重は外
輪ころ荷重より小さく，その差はころに作用する遠心力P、で
ある．Pcは外輪ころ荷重の約10％であり，この結果からもPc
はころ荷重の増加にあまり影響しないことがわかる．なお，
15000rpmにおける2．5kNの外輪ころ荷重は，　Hertzの最大接
触面圧p。。X＝　1．3GPaに相当する．
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円筒ころ軸受の遠心力と熱膨張による

内外輪ころ荷重の増加

一39一



3，4まとめ

　ラジアル荷重が作用していない高速スピンドルに組み込ま
れたアンギュラ玉軸受と円筒ころ軸受について，軸受の摩擦
発熱による構成要素の温度上昇を考慮した転動体荷重の理論
計算式を導いた．さらに，構成要素に試験スピンドルで測定
した内外輪温度上昇値を与え，転動体荷重に及ぼす影響度を
遠心力と比較した．その結果を要約すると以下のようになる．

（1）予圧荷重の増加要因と影響度は，玉に働く遠心力が最
　　　大，遠心力による内輪膨張と玉の熱膨張が同等，軌道
　　　輪の熱膨張が最小である．

（2）温度上昇による予圧荷重の増加量は全体の39％であり
　　遠心力の影響よりは小さい．
（3）外輪ころ荷重の増加要因と影響度は，遠心力による内
　　　輪膨張が最大で，以下軌道輪の熱膨張，ころの熱膨張，

　　　ころに作用する遠心力の順である．
（4）温度上昇による外輪ころ荷重の増加量は全体の54％で
　　　あり，遠心力の影響より大きい．
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第4章　主軸高速運転時の軸受予圧に関する実験

4．1　まえがき

　第3章では遠心力や軸受の温度上昇を考慮した運転中の転
動体荷重を求める理論式を導出した．この理論式の妥当性を
検証するためには転動体荷重を実測する必要がある．

　軸受の予圧を測定する方法としては，歪ゲージを外輪外径
面に貼付し，転動体が通過する時の歪振幅を検出する方法が
一般的である1）　““　4）．この中で藤井ら2）3）は歪ゲージによる測

定値と理論計算値を比較しているが，理論式を開示していな
い．また，別の測定方法として，中村ら5）はインパルス加振

によりスピンドルの固有振動数を実測し，剛性を求めている
が，予圧荷重を直接測定してはいない．

　本章では，まずオーソドックスに外輪外径面に貼付した歪
ゲージで実際に転動体荷重の測定実験を行う．さらに，第3
章で展開した理論計算式に基づく計算値と転動体荷重の測定
結果を比較検討し，理論計算式の妥当性を評価する．

4．2　アンギュラ玉軸受の予圧荷重
4．2．1　試験装置

　アンギュラ玉軸受の予圧測定実験に用いた試験スピンドル
を図4．1に示す．このスピンドルは，内径100mmのアンギュ
ラ玉軸受4個の組み合せ，すなわち各2セットをタンデムに
して全体として背面組合せとした5S－SF2040P4DTBTで構成さ
れている．また，本スピンドルは予圧切換機構2）により重，

中，軽の3段階に予圧切換が可能である．軸受はエアオイル
潤滑を行い，4つの軸受の潤滑条件はそれぞれ独立に，エア
量30NL／min，油量0．03mL／3minである．

　なお，このスピンドルには，工作機械用高速主軸で適用さ
れる外筒ジャケット冷却が施され，室温同調した油を油量
6L／minでスピンドル外周に循環させた．
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図4．1　試験スピンドル



4．2．2　試験条件

　試験パラメータとして軸受に与えた条件は表4．1のようで

ある．重，中，軽の3段階に予圧を切り換え，それ
ぞれの回転数の範囲で運転した時の予圧荷重の変化を測定し
た．ラジアル荷重は，軸の重量200Nのみであり，予圧荷重へ
の影響が無視できる程度の軽荷重である．

表4．1　アンギュラ玉軸受の試験条件
項　　　目 設定値

重予圧 一〇．024内外輪間座
攝｡法差
@δ、　mm

中予圧 十〇．004

軽予圧 十〇．026

重予圧 3．35
組込予圧

vρ。o　　kN
中予圧 1．28

軽予圧 0．23

重予圧 0～　5000
回転数
@刀　　　rpm

中予圧 0～10000
軽予圧 0～15000

ラジアル荷重　N 200（軸重量）

4．2。3　試験軸受

　試験軸受の構造を図4．2に示し，設計諸元と軸およびハウ
ジングとのはめあいを表4．2に示す．本軸受は，dn値100×
104を超える高速運転で広く普及，定着しているセラミックス
（Si3N4）玉を組み込んだ高速ハイブリッドアンギュラ玉軸受

であり，実際の高速運転に近い状況で予圧荷重を測定した．

4．2．4　運転中の予圧荷重の測定方法

　運転中の予圧荷重の測定方法を図4．3に示す．これは，外
輪外径面に貼付した歪ゲージにより，玉の通過時に生じる円
周方向の歪振幅を検出する方法である．ここで測定される歪
は，予圧荷重のみならず，運転中の接触角の変化にも左右さ
れるので，両者の影響を考慮した較正が必要である．
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　　　図4．2　試験軸受（5S－SF2040P4）

表4．2　アンギュラ玉軸受の諸元
項　　　　　目 設計値

内径
ゴ
、 mm φ100

外径 o mm φ150
幅 〃 mm 24

玉のピッチ円直径
ゴ
ρ mm φ125

接触角 〃o deg 20．5

玉直径 o甲 mm φ11．1125

玉数 z 28

内輪溝適合度 f
、 0．54

外輪溝適合度 f
， 0．54

軸内径
ゴ
、 mm φ54

内輪と軸のしめしろ δz mm 0，017

外輪軌道面の直径収縮量 ∠ゴ． mm 0

軸材質 SCM415

内輪材質 SUJ2

外輪材質 SUJ2

玉材質 Si3N4
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図4．3　運転中予圧荷重の測定方法

　図4．4は歪ゲージの較正に用いた定圧予圧方式の試験機を
示す．試験軸受にはエアシリンダで右側からアキシャル荷重
が負荷される，ボールスライド軸受は摩擦が少なく，ロード
セルで検出される荷重が試験軸受の負荷と考えてよい．なお，
dsとδfは表4．2と同じとすることではめあいによる内輪の膨
張量を実測条件と一致させた．

　重予圧で回転数3000rpm時の歪波形の一例を図4．5に示す．
第2章の計算方法によると，この時の理論上の玉通過周波数
Zωc／2πは644Hzとなり，図の山数から概算される実際の周
波数と一致する，したがって，本歪測定法により，玉荷重に
よる歪が正確に測定できるものと考える、
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　　0．1
　　　　転動体の通過記録例（3000rpm重予圧時）
出
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Bミリ秒
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図4．5　歪ゲージの出力波形

4．2．5　実験結果と考察

　回転数に対する内輪と外輪の温度上昇をそれぞれAT、，
AT。として図4．6に示す。温度上昇は，組込予圧P。。が大きい

ほど，あるいは高速になるほど高くなる．また，AT、はAT．

80

P
　60
ρ

刈
F－

＜40
駄

　20明

0

　　　　　　●Pao＝3・35kN・△T猛＝α0025n＋0．5

0Pao＝3．35kN，△Te＝0。0015n＋0。5

▲Pao＝1．28kN，△Ti＝3．4E－07n2－0．0011n＋4．0

△Pao＝1．28kN，△Te＝2．5E－07n2－0．0011n＋3．6

■Pao＝0．23kN，△Tl＝2．7E－07n2－0．0014n＋3．6

口Paoニ0．23kN，△T。＝2．4E－07n2－0．0019n＋5．1

1

t　
ー
　
　
証

　
　
　
　
ー

■

0 5000 10000 15000

回転数n　rpm

図4．6　軸受温度上昇
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より常に高く，内外輪温度差（AT，－AT。）も，！Da。や回転速度

の増加に伴って大きくなる傾向にある．

　ここで2次曲線に定式化した温度上昇値を用い，第3章の
方法で計算した予圧荷重と実測した予圧荷重を，図4．7にそ
れぞれ破線と実線で示す．5000rpm以下の低速域で実測値は
計算値より大きいが，その差は0．7kN以下とわずかである．
また，最も問題となる高予圧荷重の条件における両者の差は
それより小さく，中予圧で10000rpm時において得られた最大
差でも0．6kNである．この差はその時に得られた実測値
5．31kNの11％程度であり，計算値は実測値とよく一致してい
ることがわかる．
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4．3　円筒ころ軸受のころ荷重

　円筒ころ軸受に対する外輪ころ荷重について計算値と実測
値を比較し，理論計算式の有効性を検討した結果について述
べる，

4．3．1　試験装置

　外輪ころ荷重測定実験に用いた試験スピンドルを図4．8に
示す．このスピンドルには，試験軸受として円筒ころ軸受
5S－N1020HSKP4が組み込まれている．支持軸受としてアンギ
ュラ玉軸受を背面組み合わせとした5S－HSBO13CAEXIDBP4を
使用した．

　また，本スピンドルは外輪外周ハウジング部にすきま調整
機構6）が設けられ，重予圧と軽予圧の2段階にすきま切換が
可能である．軸受の潤滑はエアオイル潤滑で行い，試験軸受
の潤滑条件はエア量40NL／min×2（ノズル数2），油量は
0．01mL／2min×2である．

　なお，このスピンドルも油量6L／minの室温同調油で外筒ジ
ャケット冷却を行った．

4．3．2　試験条件

　試験パラメータとして軸受に与えた条件は表4．3のようで
ある．すきま切換により重，軽の2段階にすきまを設定し，
それぞれの速度範囲で運転した時の外輪ころ荷重の変化を測
定した．

表4．3　円筒ころ軸受の試験条件
項　　　目 設定値

重予圧 0
組込すきま
轣A　μm 軽予圧 ＋11

重予圧 0～10000回転数

ﾅ　　rpm 軽予圧 10000～15000
ラジアル荷重　　N 100（軸重量）
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図4．8　円筒ころ軸受のころ荷重測定用スピンドル



4．3．3　試験軸受

　試験軸受の構造を図4．9に示し，設計諸元と軸，ハウジン
グとのはめあいを表4．4に示す．表4．3の重予圧は，軽予圧
状態における外輪軌道面直径を0．011mm収縮させて設定した
ものである．また，近年dn値100×104を超える高速運転で普
及しつつあるセラミックス（Si3N，）ころを組み込んだ高速ハ

イブリッド円筒ころ軸受を用い，実際の高速運転に近い条件
で外輪ころ荷重を測定した．

N
O

図4．9　円筒ころ軸受5S－NIO20HSKP4
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表4．4　円筒ころ軸受の諸元
項 目 設計値

内径
ゴ
、 mm φ1QO

外径 o mm φ150
幅 〃 mm 24

組込前ラジアルすきま らo　　mm 0，027

内輪と軸のしめしろ δz　　mm 0，020

ころ直径×長さ 0。mm×Lmm φ11×11
ころ数 z 26

ころピッチ円径
ゴ
ρ mm φ126

内輪溝径
ゴ　　　mm加」

φ115
軸内径

ゴ
、 mm φ55

外輪軌道面直径収縮量 」ゴ。　mm 重予圧 0，011

軽予圧 0

軸材質 SCM415

内輪材質 SUJ2

外輪材質 SUJ2

ころ材質 Si3N4

4．3．4　運転中の外輪ころ荷重の測定方法

　運転中の外輪ころ荷重は，図4．3に示したアンギュラ玉軸
受の場合と全く同様で，ころ通過時に生じる歪ゲージの歪振
幅より測定した．まず，図4．8の軸を弾性変形の無視できる
中実軸に組替え，軸受を500rpmで運転した時の組込すきまと
歪振幅の関係を較正した．中実軸は軸の弾性変形が無視でき，

回転速度500rpmの低速運転では内輪の遠心力による膨張と
軸受の熱膨張の影響も無視できるので，正確な較正が可能で

ある．さらに，第2章で示した弾性接近量ところ荷重に関す
るHertzの理論式（2．45）から（2．49）を用いると，歪振幅
と外輪ころ荷重の関係が較正される．

4．3．5　実験結果と考察

　回転数に対する内輪と外輪の温度上昇をそれぞれAT、，A
T，として図4．10に示す．温度上昇は，当然であるが高速にな
るほど高くなる．また，AT、はAT。より常に高く，その差（A
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T，－ATe）も，回転速度の増加に伴って大きくなる傾向にある．

　ここで2次曲線に定式化した温度上昇値を用い，第3章の
方法で計算した外輪ころ荷重と実測荷重を図4．11に，それぞ
れ破線と実線で表した．重予圧が付与される10000rpm以下の

50

ρ

　40
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430
F
〈

駄20

遡10
唄

0

0 5000　　　　　　　　　10000

　　回転数n　rpm

図4．10　円筒ころ軸受の温度上昇
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低速域で実測値は計算値より高いが，その差はO．3kN以下と
わずかである．10000rpm以上の高速域では，12000rpmで実測
値と計算値はほぼ一致するが，これより低速では計算値が実
測値より大きく，高速では逆傾向となった．高速運転で最も
問題となる15000rpmにおける両者の差は0．4kNであり，その
時の実測値の約15％に相当する．円筒ころ軸受のこの割合は
4．2．5項で示したアンギュラ玉軸受より大きい．これは，円
筒ころ軸受のころと軌道輪の接触剛性がアンギュラ玉軸受よ
り高いためである．したがって，円筒ころ軸受では温度の測
定誤差による影響も無視できないと考えられる．

　軽予圧で，内外輪温度差を変えて外輪ころ荷重を計算する
と図4．12のようになる．実測値に対して＋3℃から一3℃の温度

差の範囲で実測値を包括できることがわかる．試験ノイズ環
境における熱電対（微小電圧出力）の検出精度や図4．8に示
したスピンドルの熱伝導に関する非軸対称構造による外輪温
度の不均一性も考慮すると3℃程度の誤差は避けられないと
考える．この点を差し引いて考えると，計算値は実際をよく
表しているといえる．
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図4，12　外輪ころ荷重に及ぼす内外輪温度差の影響
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4．4　まとめ

　内径100mmのアンギュラ玉軸受と円筒ころ軸受をエアオイ
ル潤滑で15000rpmまで運転し，軸受予圧の増加を実測した．
さらに，第3章で導出した理論計算式にその時の内外輪温度
の実測値を与えて計算した軸受予圧と実測値を比較した．
　結果をまとめると以下のようになる．

（1）アンギュラ玉軸受について実測した内外輪温度上昇と
　　　内外輪温度差（内輪温度一外輪温度）は，組込予圧が大

　　　きいほど，あるいは高速になるほど高くなる．

（2）アンギュラ玉軸受の予圧荷重の実測値は，内外輪温度
　　　差と速度の増加に伴って大きくなる．

（3）アンギュラ玉軸受の予圧荷重の計算値と実測値の差は，

　　　予圧荷重5．31kNの時11％であり，両者はよく一致し
　　　ている．

（4）円筒ころ軸受について実測した内外輪温度上昇と内外
　　　輪温度差は，アンギュラ玉軸受と同様に，高速になる
　　　ほど高くなる．

（5）円筒ころ軸受を10000rpm以下の低速運転すると，計算
　　　値は実測値とほぼ一致する．

（6）円筒ころ軸受を15000rpmで高速運転すると，実測値は
　　　計算値より大きく，その差は実測値の約15％であった．
（7）円筒ころ軸受の場合，ころと軌道輪の接触剛性が高い

　　　ため，外輪ころ荷重の計算値と実測値の差は，アンギ
　　　ュラ玉軸受より大きくなる．
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第5章　アンギュラ玉軸受の予圧と加工品質に関する実験

5．1　まえがき

　第2章から第4章において，運転中に予圧が増大すること
を理論と実測で証明した．また，その原因が，転動体に働く
遠心力による外輪転動体荷重の増加や内輪に作用する遠心力
と軸受の発熱によるラジアルすきまの減少であることも明ら
かにした．したがって，この予圧増加を見込んで予め組込す
きまを大きく取ることは，高速運転を実現するための1っの
有効な手段となる．この際，軸受剛性は低下するが，用途に
応じて求められる剛性は確保しなければならない．それ故，
必要剛性を満足する最小の予圧で最高速度は決定されること
になる．

　高速回転軸の支持剛性が不足すると危険速度1）の低下の問

題が生じ最高回転数が制限される場合がある．内径20mm前後
の小型軸受を用い，10×104rpm以上の高角速度で運転される
内面研削盤では，危険速度と軸受の転がり寿命を満足する予
圧設定が行われる2＞．一方，マシニングセンタなど，大きな
切削荷重を受ける工作機械主軸の場合，軸の振れによる加工
精度の低下を避けるため，比較的大きな予圧を与えて高剛性
を確保している．主軸の回転精度に関する研究として，三点
法3）4）などの計測法，また，加工誤差に関しては要因分析が

行なわれている5）が，軸受の予圧と加工精度の関係について
報告した例はない．また，加工中の軸振れを直接測定した例
も見当たらない．

　本章では，実際のマシニングセンタを用いて切削実験を行
い，軸受予圧と主軸剛性，軸心振れおよび加工面粗さの関係
について検討し，予圧の必要性を明確にする．

5．2　実験装置

　切削実験に使用したスピンドルを図5．1に示す．内径65mm
の並列背面組合せアンギュラ玉軸受5S－HSBO13CAEXIDTBTP4
はワーク側に配置され，切削荷重を受ける．リヤ側は内径60mm

の円筒ころ軸受5S－NIO12KP4V1が軸を支持している．これら
の軸受は，レース材に軸受鋼SUJ2，転動体材質にSi，N，を使

一58一



駆動モータ

外筒冷却溝

油圧室B

スリーブ

油圧室A

軸心振れ測定用変位計

1

；
ぐ
に
図
個
δ
i
≡
I
Q
り
ゆ

，

［

6
1
1 6

「

1

1

一

寸
臣
　
1
Ω
コ

「

1

1
1

整
1

1

↑
o
－
×
］
く
o
ρ
り
δ
笛
o
り
＝
1
◎
り
り

1
1

一

一 1

一一
一

用変位計

一　　　　〇

@　　　皇

図5．1　切削スピンドル

　　　　　　　　ー59一



ったハイブリッド軸受であり，エアオイルで潤滑される．ス
ピンドルはモータビルトイン方式で外筒にジャケット冷却が
施された高速用の本格的仕様となっている．軸受の予圧につ
いては，円筒ころ軸受の組込すきまが＋5μm，アンギュラ玉軸
受は予圧切換機構6）により定位置予圧で3段の切換が可能で
ある．予圧切i換の動作部はモータ側にあり，スピンドルの運
転速度に応じて油圧室への油圧を切り換え，スリーブの軸方
向移動により予圧調整が可能となる．すなわち，油圧は，低
速で油圧室A，中速域でB室に与えられ，高速域で油圧をOFF
とすることで，それぞれ重予圧，中予圧，軽予圧が得られる．
　また，三点法3）により軸心振れを測定するため，変位計（ADE

Micro　Sense　3046）をツールポルダのラジアル方向に三本配置
した．

5．3　切削スピンドルの予圧荷重

　切削剛性に直接関係するワーク側アンギュラ玉軸受
5S－HSBO13CAEXIDTBTP4の諸元を表5．1に示す．また，重，中，

表5．1　アンギュラ玉軸受の諸元
項　　　　　目 設計値

内径
ゴ
、 mm φ65

外径 o mm φ100
幅 〃 mm 18

玉のピッチ円直径
ゴ
ρ mm φ82．5

接触角 〃o deg 20

玉直径 〃． mm φ7．9375

玉数 1 24

内輪溝適合度 f
、 O．54

外輪溝適合度 f． 0．54

軸内径
ゴ
、 mm φ27

内輪と軸のしめしろ δ1 mm 0，012

外輪軌道面の直径収縮量 ∠ゴ． m磁
0

軸材質 SCM415

内輪材質 SUJ2

外輪材質 SUJ2

玉材質 Si3N4
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軽予圧の設定条件は表5．2のようである．4章の計算方法に
より，このスピンドルを運転した時の予圧荷重を求めると図
5．2のようになる．なお，この計算で与えた内外輪の温度上
昇値は，図4．6に示した内径100mmのハイブリッド軸受

表5．2　アンギュラ玉軸受の試験条件
項　　　目 設定値

重予圧 一〇．002内外輪間座
攝｡法差
@δ　　mm　　a

中予圧 十〇．006

軽予圧 十〇．019

重予圧 1．53

組込予圧
o。o　　kN

中予圧 0．93

軽予圧 0．20

重予圧 0～　8000
回転数
@η　　　rpm

中予圧 0～15000

軽予圧 0～20000

ラジアル荷重　N 20Q（軸重量）

3
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ート切削時
つ一組込時
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図5．2　運転中の予圧荷重

20000
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5S－SFO240DTBTのP。。＝O．23kNにおける実測値AT、，　AT。を用い

た．ただし，この軸受は試験軸受とサイズが異なるため，回
転速度nrpm基準ではなく，dn値基準で同じ温度になるもの
と仮定した．

　軸受組込時，4700rpmおよび7800rpmにおける重，中，軽
の予圧荷重を，それぞれ図5．2の（a），（b），（c）点から読み

取ると表5・3のようである．なお，4700rpmと7800rpmは切
削実験を行った回転数である．

表5．3運転中の予圧荷重

回転数

氏@rpm

予圧荷重　　P∂kN
重（a） 中（b） 軽（c）

0
4
7
0
0
7
8
0
0

1．53

P．83

Q．08

0．93

P．20

P．42

0．20

O．39

O．55

5．4　切削条件および軸心振れ測定方法

　スピンドルの回転数4700rpmと780Qrpmの時に設定した切
削条件を表5．4に示す．2つの切削速度で，ツールマークに
起因する粗さ5）を一定とするため，次式で計算されるユ刃当

表5．4　切削条件

被削材：アルミ板A1050P
工具：エンドミル

　　直径d，＝12
　　　刃数Z，＝2

切削方向：アップカット
切り込み深さA，＝10mm　　Ad

回転

ｬ度
ﾅrp皿

　切削

@速度＊
O6m／min

予圧荷重　P　kN　　　　　∂　送り

@速度
Vfmm／min

切削幅
ﾎゴmm 重 中 軽

4700 176 1125 1．5 1．83 1．20 0．39
7800 294 1875 2．1 2．08 1．42 0．55

＊ifc・πゴ，・／1000
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りの送りft＝0．12mm／toothに固定した．

　　　　　　　　　ft　二Vf／nZt　　　　　　　　　　　　　　　　　　　 （5．1）

ただし，Z，はエンドミルの刃数である．

　三点法による軸心振れ測定用の変位計3本の取り付け位置
と切削方向の関係は図5．3のようである．軸心振れは，X方
向とY方向で同時測定が可能であるが，ここではエンドミル
から見て加工面の方向であるY方向の振れを取り扱う．なお，
測定は軸5回転分について実施した．

X
八L

，
，
「

、
二

みV、

一一
＼

Y

ツールホルダ外径

＼

変位計C

図5，3　軸心振れ測定用変位計のレイアウト

5．5　実験結果および考察

5・5．1　予圧と加工面粗さの関係

　4700rpmと7800rpm時の加工面粗さの実測データをそれぞ
れ図5．4と図5．5に示す．この結果より，予圧と加工面粗さ
の関係を整理すると図5．6のようになる．面粗さは重予圧時
が最も小さく，中予圧，軽予圧の順に大きくなる．この傾向
は高速運転時ほど顕著である．7800rpm時の面粗さRaは，重
予圧で0．35μm程度であり小さいが，中予圧で0．49μm，軽
予圧で0．87μmに増加している．今回の切削条件では，スピ
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図5．4　加工面の粗さ（4700rpm時）
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図5．5 加工面の粗さ（7800rpm時）
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ンドルに中予圧以上の予圧を与えれば工具の振れの増加が少
なく，RaO．5μm以下の加工面粗さを確保できる．

5．5．2　予圧と軸心振れの関係

　加工面粗さと同時に測定した軸心振れを図5．7に示す．切
削を行わない無負荷運転時，予圧や回転数の影響は小さく，
軸心振れは1．5μrn以下である．しかし，切削中の軸心振れ
の回転数と予圧特性は表面粗さと似た傾向を示している．し
たがって，加工面粗さが粗くなる原因は，エンドミルの振れ
の増加にあると言える．

5・5．3　予圧とスピンドルの剛性の関係

　高速主軸を支持するアンギュラ玉軸受の負荷分布と主軸剛
性に関する計算方法7）により，エンドミル先端におけるラジ

アル方向切削荷重F，に対する変位δtを求め，ラジアル剛性
Krを次式で予測した．

K，＝Ft／δ、 （5．2）
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図5．7　予圧荷重と軸心振れ

2．5

ただし，ここでは予圧による剛性差を見るため，工具，ツー
ルポルダおよび軸のたわみは無視した．また，F，は実験式8＞

から求め，4700rpmと7800rpmに対して，それぞれ320Nと383N
を与えた．

　切削時の予圧荷重とKrの関係は図5．8に示すように非線形
の関係にあり，予圧荷重に比べ剛性の変化率は少ない．中予
圧や重予圧時の剛性に差は少ないが，軽予圧時の剛性は，こ
れらの50％～60％程度であり大差がある、したがって，軽予圧
時の剛性低下により図5．7のように軸心振れが増大し，図5．6
のように加工面粗さが粗くなったものと考えられる．

　図5．6と図5．8からKrと加工面粗さの関係は図5．9のよう
になる．回転数が一定であれば両者はほぼ1次の関係にある．

7800rp皿の方が4700rpmより若干高剛性であるにもかかわら
ず加工面粗さが大きいのは，図5．7に示したように7800rpm
で切削した時の軸心振れが大きいことによるものである．そ
の理由は，7800rpmの場合4700rpm時より切削幅窺が大きい
ため，切削荷重F，も大きくなるからであると考えられる．
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5．6　まとめ

マシニングセンタを使用し，エンドミルによる切削実験を
おこない加工面の粗さに及ぼすアンギュラ玉軸受の予圧荷重
の影響について検討を行った．以下にその結果をまとめる，
（1）予圧荷重を高くするとスピンドルの剛性も高くなる。

（2）スピンドルの剛性が高くなると軸心振れは小さくなり，
　　回転精度は向上する．
（3）予圧荷重を高くするとスピンドルの軸心振れが抑えら
　　れ，加工面粗さは改善される．
（4）加工面粗さを確保するためには，加工条件や切削荷重
　　を考慮して適度の予圧を付与する必要がある．

一69一



第5章で引用した文献
1）山本敏男，太田博：機械力学，朝倉書店，（1989）214．

2）藤井健次，野島進：内面研削スピンドル用超高速アンギュ
　ラ玉軸受の開発，NTN　TECHNICAL　REVIEW，60（1992）48．

3）三井公之，精度診断技術の研究（3点式主軸回転精度測定
　装置の開発），日本機械学会論文集（C編），48，425（1982）115．

4）三井公之，工作機械の回転軸の回転精度評価法，機械の研
　究，42－1（1990）163．

5）岩部洋育，竹本和博，今井純一，エンドミルによる高速加
　工に関する研究（輪郭加工による加工精度と誤差要因），日
　本機械学会論文集（C編），63，612（1997）2878，

6）藤井健次，森正継：NTN予圧切換軸受ユニット，NTN
　TECHNICAL　REVIEW，60（1992）28．

7）内田英男，清水茂夫：アンギュラ玉軸受支持スピンドルの
　負荷分布と剛性，精密工学会誌，63，7，（1997）1033．

8）でか版技能ブックス2，エンドミルのすべて，大河出版，56．

一70一



第6章　ハイブリッド軸受に関する実験

6．1　まえがき

　第3章で高速運転時の予圧荷重を計算で求め，予圧増加要
因と影響度を明らかにした．その結果，転動体の物性を適正
化することは高速化に有効な手段となることがわかった．す
なわち，転動体の密度を小さくして遠心力を抑えたり，低線
膨張率の材料で熱膨張を小さくすることは転動体荷重の低減
に効果がある．このような物性を有し，かつ転がり軸受一般
に求められる長寿命，耐摩耗性，高剛性などの基本性能を満
足する転動体材料としてセラミックスの一種である窒化珪素
Si，N，がよく用いられ，近年の工作機械の高速化に大きく貢献

している．以下において，Si，N4製転動体のことをセラミック
転動体，内外輪材質がSUJ2でセラミック転動体入り軸受をハ
イブリッド軸受，すべてSUJ2材からなる軸受を標準軸受と呼
ぶことにする．

　これまで，ハイブリッド軸受に関して転がり疲労寿命1）2），
摩耗3）4），温度上昇1）5）6），焼付7）8），加速性能9）1°）などの特性

に関する研究が活発に行われており，ハイブリッド軸受の優
れた特性が報告されている．しかし，これらの研究は実験が
主体であり，温度上昇と転動体荷重の両方の特性に関して標
準軸受と比較し，ハイブリッド軸受が高速性能に優れている
ことを論じた例は見当たらない．

　本章では，アンギュラ玉軸受と円筒ころ軸受について標準
軸受とハイブリッド軸受の温度上昇を実測し，ハイブリッド
軸受の低温度上昇特性を再確認する．さらに，この結果を基

に第3章の計算方法から求めた転動体荷重に関して，ハイブ
リッド軸受の有効性を検討する．

6・2　ハイブリッドアンギュラ玉軸受の高速性能
6・2・1　ハイブリッドアンギュラ玉軸受の効果予測

　セラミック玉の材料である窒化珪素Si，N，の物性を表6．1
に示す．第3章の予圧増加要因分析の結果では，この中で玉
の密度と線膨張率が小さいことが高速運転時の予圧荷重の低
減に有効となる．すなわち，玉材質を軸受鋼からセラミック
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表6．1　セラミックスと軸受鋼の物性

項目 単位
セラミックス
@（Si3N4）

軸受鋼
iSUJ2）

密度 kg／m3 3．3×103 7．8×103

縦弾性係数 GPa 315 210

ボアソン比 『 0．25 0．3

線膨張係数 1／℃ 3．2×10一6 12．5×10－6

ビッカース硬さ Hv 1700 800

熱伝導率 Cal／ms℃ 7 10～12

耐熱性 ℃ 800 120

スに変更すると，軽量化による遠心力の約60％減少，および
低線膨張率による約75％の熱膨張減少すなわち，すきま減少
量の抑制の結果，予圧荷重を低減することが可能となる．

　いま，内径100mmのハイブリッド軸受の予圧荷重を第3章
で導出した計算方法で求め，標準軸受と比較すると図6．1の
ようになる．この計算に用いた軸受の諸元は，標準軸受が表
2．1，ハイブリッド軸受は玉材質を除き標準軸受と同じである．

6

　5
至

　4㎡

酬3

出2

　1

0

0

組込予圧P。0＝0

・・一・ W準軸受SF2040
一ハイブリッド軸受5S－SF2040

5000　　　　　　　　　10000

　回転数n　rpm

15000

図6．1　ハイブリッドアンギュラ玉軸受の予圧荷重
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また，温度上昇はどちらも表3．1の標準軸受の値を使用した．

本計算から，ハイブリッド軸受の予圧荷重は標準軸受の約
70％となることが予測される．

6．2．2　供試軸受

　実験に用いた標準軸受SF2040とハイブリッド軸受
5S－SF2040は，外径150mm，幅24mm，接触角20．5°のアンギ
ュラ玉軸受であり，設計仕様の詳細を表6．2に示す．玉材質
以外の諸元は両方の軸受で共通であり，ハイブリッド軸受は
鋼球をセラミック玉に入れ替えて実験をおこなった．なお，
この条件で組み立てた時のアキシャルすきまはどちらも＋10
μmであった．このように組立すきまを固定したのは，図4．6
に示したように組立すきまが温度上昇に影響するからである．

表6．2　供試アンギュラ玉軸受の諸元
項　　　　　目 設計値

内径
ゴ
、 mm φ100

外径 o mm φ150
幅 〃 mm 24

玉のピッチ円直径
ゴ
ρ mm φ125

接触角 〃o deg 20．5

玉直径 〃曜 mm φ11．1125

玉数 z 28

内輪溝適合度 f
、 O．54

外輪溝適合度 f． 0．54

軸内径
ゴ
、 mm φ54

内輪と軸のしめしろ δz mm 0，014

内外輪間座の幅寸法差 δ、 mm O，039

外輪軌道面の直径収縮量 」げ， mm 0

軸材質 SCM415

内輪材質 SUJ2

外輪材質 SUJ2

標準軸受 SUJ2
玉材質

ハイブリッド軸受 Si3N4
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6．2．3　実験装置

　温度上昇実験に使用した試験装置全体の概要を図6．2に，
試験スピンドル部分の詳細を図6．3示す．スピンドルの駆動
はモータで行い，増速機により最高15000rpmまで増速した．
また，トルク検出器により，2個1組でスピンドルを支持す
る背面組合せの試験軸受SF2040DBの摩擦トルクを測定した．
この軸受に加わる荷重は，軸の重量のみで約100Nである．内
外輪の温度は，熱電対を用いて内輪内径部と外輪外径部で測
定した．なお，内輪温度は水銀スリップリングを介して熱電
対の電圧信号を取り出した．

　軸受は，表6．3の条件でエアオイル潤滑を行った．また，
今回の試験ではハイブリッド軸受の特性を明確に把握するた
め，外筒ジャケット冷却は実施しなかった．

プーリー

増速比1．5

図6．2　試験装置全体構成図

表6．3　エアオイル潤滑条件
軸受1個当たりの設定値

ノズル φ1mm，個数3

給油量 0．03mL／min

エア量 75NL／min

銘柄 モービルベロシティNo．6
潤滑油

粘度 ISO　VG10
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6．2．4　実験結果および考察

（1）摩擦トルク

　標準軸受とハイブリッド軸受の摩擦トルクの測定結果は図
6，4のようであった．どちらの軸受の摩擦トルクも回転速度
の増加に伴なって大きくなる傾向が見られる．8000rpm以下
の低速運転では両者の差は少ないが，10000rpm以上でハイブ
リッド軸受のトルクは小さく，その差は高速になるほど大き
くなる．12000rpmにおけるハイブリッド軸受のトルクは標準
軸受の1／2以下となった．

1．5

∈

Z　1

五〇

ミ
⊥
肇
…

0

0

一〇一一・標準軸受SF2040

＋ハイブリッド軸受5S－SF2040

潤滑：エアオイル潤滑
組込すきま：＋0．Ol・Omm

5000　　　　　　　　10000

　回転数n　rpm

15000

図6、4　標準軸受とハイブリッド軸受の摩擦トルク

（2）温度上昇

　このような摩擦トルクと同時に測定した各内外輪の温度上
昇AT、とATeを図6．5に示す．摩擦トルクと同様，温度上昇
も8000rpm以下の低速運転では標準軸受とハイブリッド軸受
の差は少ないが，10000rpm以上では高速になるほど標準軸受
よりハイブリッド軸受の温度上昇は小さくなり，12000rp皿で
は内輪温度で24℃の大差が確認された．
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図6．5　標準軸受とハイブリッド軸受の温度上昇

（3）予圧荷重

　図6。5で定式化したAT、とATeを用い，第3章で導出した
計算式により運転中の予圧荷重を求めると図6．6のようにな
る．ハイブリッド軸受の予圧荷重は標準軸受より小さく，そ
の差は高速になるほど広がる．13000rpmにおけるハイブリッ
ド軸受の予圧荷重は標準軸受の約60％である．

　この予圧荷重から求めた内輪のHertz最大i接触面圧p＿を
図6．7に示す．内輪と外輪のρ＿の差は3％と微小であり，こ

こでは大きい方の内輪ρ＿にっいて検討する．8000rpm以下の
低速では，標準軸受に比ベハイブリッド軸受の予圧荷重は小
さいが、P。。xは逆に若干大きくなる，これは，鋼球より弾性率

の大きいセラミック玉の接触楕円が小さいからである注1）．

10000rpm以上では高速になる程，セラミック玉による遠心力
の低減効果が現れ，ハイブリッド軸受のρ。。。は標準軸受より

小さく，13000rpmにおいて約5％の差が認められた．
（4）内外輪温度差の影響

　内外輪温度差は軸受すきまに影響するパラメータである．
これが大きいと外輪より内輪の熱膨張が大きくなり，軸受す
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きまは減少する．そこで，ハイブリッド軸受の予圧荷重に及
ぼす内外輪温度差について考察する．

　図6．5で定式化した標準軸受の温度上昇をハイブリッド軸
受に与えて予圧荷重を計算すると図6．8のようになる．
12000rpmにおいてハイブリッド軸受より内輪温度上昇で

6

　5
Zx
　4
ピ

制3

出2

　1

0

0

・…@標準軸受の温度を与えた場合

　　ハイブリッド軸受の温度を与えた場合

5000　　　　　　　　　10000

　回転数n　rpm

15000

図6．8　ハイブリッド軸受の温度と予圧荷重

注1）静的に同一荷重を受けた鋼球とセラミックス玉のHertz応力の
関係：変数の添え字as，　h，　st，　oは，それぞれ標準軸受，ハイブリッ

ド軸受，スチールおよびセラミックスに対応する．
景＝階・訪一e・21　・（・12）h－e・・＋e・・（el21as・2・・t

ボアッソン数をm，ヤング率をEとすると
　　m2＿1　　m．2　＿1
　θ＝　St　　　θ＝c
　5’Em2’°EmH2　　　　　　　　　c　　c　　　St　St

　M、t＝10／3，Mc－4，E、t－210（GPa），Ec＝315（GPa）より

P・・h－1．12となる．

Pm．　as
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24℃も高温である標準軸受の温度を与えてもハイブリッド軸
受の予圧荷重はほとんど変わらないことがわかる．これは，
図6．9に示すように内外輪温度差は，10000rpm以上でハイブ
リッド軸受の方が低くなるが，12000rpmでもその差は3℃と
小さいからである．

　この結果より，ハイブリッド軸受の低温度上昇化による予
圧低減の相乗効果はないと思われる．言い換えれば，標準軸
受の温度上昇特性を使って第3章の予圧計算を行ってもハイ
ブリッド軸受の運転予圧を予測できることになる．
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図6．9　標準軸受とハイブリッド軸受の内外輪温度差

6．3　ハイブリッド円筒ころ軸受の高速性能
6．3．1　ハイブリッド円筒ころ軸受の効果予測

　内径100mmのハイブリッド円筒ころ軸受のころ荷重を第3
章で導出した計算方法で求め，標準軸受と比較すると図6．10
のようになる．この計算に用いた軸受の諸元は，標準軸受が
表2，2，ハイブリッド軸受はころ材質を除き標準軸受と同じ
である．また，温度上昇はどちらも表3．2の標準軸受の値を
使用した．ハイブリッド軸受の外輪ころ荷重は標準軸受の約
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85％であり，セラミックころは円筒ころ軸受の高速運転にも
有効であると予想される．この高速化は，図3．8にころ荷重
増大要因として示したころの熱膨張と遠心力を，セラミック
ころを使って低減したことによるものである．

　4
　　　・一・標準軸受N1020
　　　　　ハイブリッド軸受5S－NIO20至

己3

鯉2

宵
藝1

0

0 5000 10000 15000

回転数n　rpm

図6．10　標準軸受とハイブリッド軸受のころ荷重

6．3。2　供試軸受

　実験に用いた標準軸受N1016とハイブリッド軸受5S－N1016
は，内径80mm，外径125mm，幅22mmの円筒ころ軸受であり，
設計仕様の詳細を表6．4に示す．ころ材質以外の諸元は両方
の軸受で共通であり，ハイブリッド軸受は鋼製ころをセラミ
ックころに入れ替えて実験を行った．なお，この条件で組立
てた時のラジアルすきまはどちらも0μmであった．このよう
に組込すきまを固定したのは，それが図4．10に示したように
温度上昇に影響するからである．
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表6．4　供試円筒ころ軸受の諸元
項 目 設計値

内径
ゴ
ヱ mm φ80

外径 〃 mm φ125
幅 〃 mm 22

組込前ラジアルすきま ら0 mm 0，010

内輪と軸のしめしろ δ∫ mm O，014

ころ直径×長さ 0。mm×Lmm φ10×10
ころ数 1 23

ころピッチ円径
ゴ
ρ mm φ103

内輪溝径 ♂“、 mm φ93

軸内径
ゴ
、 mm φ57

外輪軌道面の直径収縮量 」ゴ． mm 0

軸材質 SCM415

内輪材質 SUJ2

外輪材質 SUJ2

ころ材質
標準軸受 SUJ2

ハイブリッド軸受 Si3N4

6．3．3　試験スピンドル

　温度上昇実験に使用した試験スピンドルを図6．11に示す．
スピンドルは縦型姿勢で取付けられ，下側に支持用ハイブリ
イドアンギュラ玉軸受5S－HSBO14DB，上側に試験軸受を組込
んだ．試験軸受には，プーリーにかかるベルトテンションに
より約500Nのラジアル荷重が作用している．
　スピンドルの駆動はモータで行い，プーリ比により最高
19000rpmまで増速した．内外輪の温度は，熱電対を用いて内
輪内径部と外輪外径部で測定した，なお，内輪温度は水銀ス
リップリングを介して熱電対の電圧信号を取り出した．
　軸受は，表6．5の条件でエアオイル潤滑を行なった．また，
今回の試験でもアンギュラ玉軸受の場合と同様に，ハイブリ
ッド軸受の特性を明確に把握するため，外筒ジャケット冷却
は行わなかった．
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表6．5　エアオイル潤滑条件

設定値

ノズル φlmm，個数2

給油量 0．06mL／2min

エア量 80NL／min

銘柄 モービルベロシティNo．6
潤滑油

粘度 ISO　VG10

6．3．4　実験結果および考察

（1）温度上昇

　ハイブリッド軸受と標準軸受の内外輪温度上昇AT、とAT，
を図6．12に示す．ハイブリッド軸受の温度上昇は7000rpm以
下の低速運転で標準軸受と差は少ないが，11000rpm以上で標
準軸受より低くなり，高速になるほどその差は広がる．
15000rpmでは内輪温度で15℃の差が確認された．

100

ρ

　80
伊

屯60
乞

駄40

唄20

0

0

O標準軸受，△Ti＝2・3E『07n2－0・OOOSn＋9．2

△標準軸受，△丁・＝1　・9E－07n2－0つ005n＋6・3

●ハイブリッド軸受，△T、＝1DE－07n2＋0．OOO3n＋7．0

▲ハイブリッド軸受，△T，＝0・8E－07n2＋O・OOOSn＋4．4

5000 10000 15000 20000

回転数n　rpm

図6．12　標準軸受とハイブリッド軸受の温度上昇
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（2）ころ荷重

　図6．12で定式化したAT、とATeを用い，第3章で導出した
計算式により運転中の外輪ころ荷重を求めると図6．13のよ
うになる．ハイブリッド軸受のころ荷重は標準軸受より小さ
く，その差は高速になるほど広がる．15000rpmにおけるハイ
ブリッド軸受のころ荷重は標準軸受の約40％である．

　ころ荷重から求めた内輪のHertz最大接触面圧ρ＿を図
6．14に示す．内輪と外輪のρ。。xの差は3％と微小であり，こ

こでは大きい方の内輪ρ＿について検討する．どちらの軸受
のρ“。。も回転速度の増加に伴なって大きくなるが，標準軸受

に比べハイブリッド軸受のρ＿は常に小さく，15000rpmでも
O．7GPaで標準軸受の70％である注2）．

（3）内外輪温度差の影響
　ハイブリッド軸受に，図6．12で定式化した標準軸受の温度
上昇を与えて外輪ころ荷重を計算すると図6．15のようにな
る．ハイブリッド軸受のころ荷重は，ハイブリッド軸受に標
準軸受の温度を与える場合より小さく，およそ80％程度とな
る．この理由は以下の2点にあると考える．
　①ころ荷重の計算でころの温度は内外輪の平均温度に等し
　　いと仮定しているため，図6．12の温度上昇傾向と表6．1
　　の線膨張率を考慮するとセラミックころの熱膨張が小さ
　　くなる．

　②図6．16に示すように7000rpmから15000rpmにおける内
　　外輪温度差はハイブリッド軸受の方が小さいことにより
　　ハイブリッド軸受の運転すきまの方が大きい．

注2）参考までに，静的に同一荷重を受けたスチールころとセラミッ

クスころのHertz応力の関係は
謡惚・ab＝・“　，（e12　）h　＝　e・，　＋　e・　・　（e12　）as・2e・，

　　2　m　－1θ＝　∫t

　　　2
St

　Em　　sr　st

，θ，＝
　2m　－lc

　2Emc　　c

より

Pmax　h

　　＝1。09　となる．
P．ax　as
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円筒ころ軸受の場合，ころと軌道輪は線接触であり接触部の
剛性が高いため玉軸受では無視できた3℃程度の内外輪温度
差の違いがころ荷重に大きく影響すると考えられる．
　この結果より，ハイブリッド円筒ころ軸受のころの遠心力
が小さいことと低温度上昇特性はころ荷重の低減に相乗効果
を及ぼすと言える．

6．4　まとめ

　ハイブリッド軸受と標準軸受について，エアオイル潤滑で
dn値150×IO4までの高速運転試験をおこない，温度上昇特性
を比較した．また，この温度上昇の実測値を用いて転動体荷
重を計算し，ハイブリッド軸受の高速運転時における有効性

について検討した．内径100mmのアンギュラ玉軸受を
15000rpm，内径8Qmmの円筒ころ軸受を19QQQrpmまで運転し
た時のデータを基に考察した結果をまとめると以下のように
なる．

（1）ハイブリッドアンギュラ玉軸受は10000rpm以上で標準
　　　軸受より低トルク，低温度上昇となり，その差は高速
　　　になるほど大きくなった．
（2）ハイブリッドアンギュラ玉軸受の予圧荷重は標準軸受

　　　より小さく，その差は高速になるほど広がる．13000rpm
　　　におけるハイブリッド軸受の予圧荷重は標準軸受の約
　　　60％である．
（3）8000rpm以下の低速では，標準軸受に比べ，ハイブリ

　　　ッドアンギュラ玉軸受のρ＿は若干大きくなる．しか
　　　し，　10000rpm以上では高速になる程，遠心力の低減
　　　効果が現れ，ハイブリッド軸受のp＿は標準軸受より
　　　小さく，13000rpmにおいて約5％の差が認められた．
（4）ハイブリッドアンギュラ玉軸受の低温度上昇化による

　　　予圧低減の相乗効果は見られず，標準軸受の温度上昇
　　　値を使ってもハイブリッド軸受の運転予圧を予測でき

　　　る．
（5）ハイブリッド円筒ころ軸受の温度上昇は，標準軸受と

　　　比較して7000rpm以下の低速運転で標準軸受と差は少
　　　ないが，11000rpm以上では高速になるほど低くなり，
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　　15000rpmでは内輪温度で15℃の差が確認された．
（6）ハイブリッド円筒ころ軸受のころ荷重は，高速になる
　　ほど標準軸受より小さく，15000rpmで標準軸受の約
　　40％である．
（7）ハイブリッド円筒ころ軸受の場合，ころの遠心力低減
　　による低温度上昇化は，ころ荷重のさらなる低減に寄
　　与する．
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第7章　潤滑方法と軸受温度上昇に関する実験

7。1　まえがき

　潤滑方法は，軸受を高速で運転するための重要な要素の一
っである．従来より軸受の潤滑にはグリースが最もよく使わ
れてきた．また，グリース潤滑においても第6章で示したセ
ラミック玉の効果が確認されDハイブリッド軸受を組込んだ
主軸が高速旋盤などに普及している．循環給油方式としてジ
ェット潤滑法も早くから工作機械主軸に応用され，dn値IQO
万以上の高速運転の先駆けとしての役割を果たした．
　1985年頃に登場したエアオイル潤滑法は，高速運転に適し
た潤滑法として技術の蓄積が行なわれ，現在ではほとんどの
高速主軸に適用されている2）．

　1990年代に入って，航空機用ジェットエンジンなどで古く
から実績があるアンダーレース潤滑3）の工作機械への応用研

究が進められた．この研究活動の中で，藤井らにより史上最
高速度のチャレンジが行なわれ，dn値300×104の大台がはじ
めて達成された4）．

　これまでの高速化研究の中で報告された潤滑方法には，エ
アオイル潤滑5＞6）7〕8），オイルミスト潤滑9），ジェット潤滑1°）

およびアンダーレース潤滑11）などが上げられる．これらは温

度上昇特性の実験結果を紹介したものがほとんどであり，各
潤滑法と運転中の予圧にっいて論じた研究は少ない．
　本章では，エアオイル潤滑，ジェット潤滑およびアンダー
レース潤滑の特徴と温度上昇の基本特性を整理し直すととも
に，第3章で導出した計算方法から予圧荷重を求め，比較検
討を行なう．

7．2　潤滑方法と特徴

　表7．1は潤滑方法と特徴をまとめたものである。以下に各
種潤滑方法と特徴について述べる．

（1）グリース潤滑
　グリース潤滑は，グリースを軸受に必要量塗付するだけで
簡単に潤滑ができるため，潤滑設備が不要でメンテナンスも
容易であるという利点がある．反面，グリースは通常，補給
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表7．1　潤滑方法と特徴
潤滑方法 長　　所 短　　所

グリース ・安価

Eメンテナンスフリー
・潤滑寿命がある
Eなじみ運転に手間が
ｩかる

Eごみやクーラントの
Z入防止が困難

エアオイル ・必要最少油量で低発
M・潤滑寿命の問題なし

Eごみやクーラントの
Z入を防止できる

・給油ユニットが必要
E軸受温度上昇を制御
ﾅきない

ジェット ・冷却能力大
E潤滑の信頼性大

・高価な給油装置が
K要

Eパワロス大

アンダー

戟[ス
・冷却能力最大
E潤滑の信頼性大

・高価な給油装置が
K要

Eパワロス大

されないので高速運転時の遠心力によるグリースや基油の飛
散などの理由から潤滑不良による焼付寿命が問題となる12）．

また，グリースの分布を落ち着かせ初期の温度を安定化させ
るためのなじみ運転に時間かかる13）ことも高速用途に不向き
な理由の一つである．

（2）エアオイル潤滑
　エアオイル潤滑は，図7．1に示すエアオイル潤滑ユニット
を使用する．潤滑油は，プランジャポンプで1ショット0．01mL
～0．03mLの微小量だけ送り出され，ミキシングバルブでエア

と混ぜられた状態でノズルから軸受内部に送り込まれる．こ
のエア流量はレギュレータにより調整可能である．
　外輪間座に加工したノズル部の詳細は図7．2のようであり，
エアオイルはノズルから内輪転走面に直接噴射されるため，

潤滑不良の問題は起りにくい。プランジャポンプの駆動用エ
アを導くソレノイドバルブの切換インターバルを変えること
で油量調整が可能である．したがって，エアオイル潤滑によ
り軸受の潤滑に必要な最少油量を給油できるので油の撹絆抵
抗が少なく，低温度上昇で高速運転が可能となる．しかし，
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軸受の温度上昇を制御できないので，軸受の予圧過大や主軸
の熱変位の問題14）から高速限界が決まる．

エア【⇒

ミ貼＿タ

エア
フィルタ

「

Lvギユレータ

プランジャポンプ

　　　　　　／
　　ミキシングバルブ

「

」

珈塩／

図7．1　エアオイル潤滑ユニット

循環給油

外輪間座 ノズル　外輪

1

｝

内輪間座　　内輪

図7．2　エアオイル潤滑ノズル部詳細
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（3）ジェット潤滑

　ジェット潤滑は，図7．3に示す循環給油装置を用いてノズ
ルから軸受内部に給油する．ノズル部の詳細は図7．4のよう
であり，潤滑油が内輪転走面に確実に供給されるため，潤滑
の信頼性は高い．また，流量制御弁による潤滑油量調整やオ
イルクーラを使った油温調整により，冷却能力を高め軸受温
度上昇を低く抑えることも可能である．欠点としては，給油
装置が高価であることやパワロスが大きいためモータの消費
電力が大きくなることである．

サブタンク

フィルタ

3μm

給油ポンプ

　1kWM

オイルタンク

　15kW
オイルクーラ

図7．3　ジェット潤滑用給油装置

循環給油

内輪間座　内輪

図7．4　ジェット潤滑用軸受
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（4）アンダーレース潤滑
　アンダーレース潤滑はジェット潤滑と同様な循環給油を行
なうが，潤滑ノズルは図7．5に示すように2本で構成される．
1本はジェット潤滑で用いた潤滑ジェットノズル，もう1本
はアンダーレースジェットノズルである．アンダーレースジ
ェットノズルから噴射される潤滑油は内輪のアンダーレース
穴を貫通することで内輪を冷却しその熱膨張を低減する．さ
らに，潤滑ジェットとアンダーレースジェットに対して独立
に給油量と給油温度の制御が可能であり，軸受冷却能力は特
に優れている．したがって，この潤滑方法によれば最高速の
運転が可能となる．

循環給油　潤滑ジェットノズル

外輪間座
l　　　　　　　　l

間座十　　外輪

醜

幽
　
　
l
　
　
l
　
　
l
　
　
‘

＿＿＿
戟Q一一

内輪間座アンダーレース内輪

　　　ジェットノズル

図7．5　アンダーレース潤滑用軸受

7．3　試験軸受
　エアオイル潤滑とジェット潤滑に用いた軸受はハイブリッ
ドアンギュラ玉軸受5S－SF2040である．この軸受の形状は図
7．6のようであり，内径100mm，外径150皿m，幅24mm，接触角

20．5°である．

　アンダーレース潤滑用に設計したハイブリッドアンギュラ
玉軸受5S－SF2038の形状を図7．7に示す．内外径の寸法は
5S－SF2040と同じであるが，幅寸法は，アンダーレース潤滑
の都合により特殊である．アンダ・一一…レースジェットから供給

される潤滑油は，内輪のスクープに溜められ，そこからアン
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図7．7　アンダーレース潤滑用試験軸受
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ダーレース穴を貫通することで内輪の冷却を行なう．アンダ
ーレース穴はアキシャル方向に20°程傾いているため，ポン
プ作用が働き潤滑油の流れを加速する．さらに，側面図に示
すように，この角度により実質上出口部の穴中心は入口側よ
りラジアル方向へ0．43mm遠ざかる．それによる遠心力効果も
油の貫通油量の増加に寄与するものと考える．なお，アンダ
ーレース穴から内輪軌道面に向かう内輪潤滑穴はアンダーレ
ース穴を流れる潤滑油の一部を内輪に供給することで，潤滑
ジェットと共に軌道面の潤滑をより一層確実なものにしてい
る。

　軸受の諸元を表7．2に示す．5S－SF2040をこの条件で並列
背面組合せDBセットに組み立てた時のアキシャルすきまは
＋10μmであった．アンダーレース潤滑軸受5S－SF2038の玉直
径が5S－SF2040より20％くらい小さいのは，内輪肉厚を厚く

表7．2　供試軸受の諸元

項　　　　目

エアオイル
Wェット
TS－SF2040

アンダー

戟[ス
TS－SF2038

内径
ゴ
、 mm φ100 φ100

外径 o mm φ150 φ150
幅 〃 mm 24 20

玉のピッチ円直径
ゴ
ρ mm φ125 φ130

接触角 〃o deg 20．5 25

玉直径 、o『 mm φ11．1125 φ8．731

玉数 1 28 37

内輪溝適合度 f
、 0．54 0．54

外輪溝適合度 f． 0．54 0．54

軸内径
ゴ
、 mm φ54 φ54

内輪と軸のしめしろ ゴz mm O，014 0，093

内外輪間座の幅寸法差 づ、 mm O，039 0，320

外輪軌道面の直径収縮量 」ゴ． mm 0 0

軸材質 SCM415 SCM415

内輪材質 SUJ2 SUJ2

外輪材質 SUJ2 SUJ2

玉材質 Si3N4 Si3N4
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してアンダーレース穴のスペースを確保するためである．な
お，この軸受をDBセットで組み立てた時のアキシャルすきま
は＋150μmであった．

7．4　実験装置と潤滑条件

　エアオイル潤滑，ジェット潤滑およびアンダーレース潤滑
の実験装置全体構成図を図7．8に示す．スピンドルの駆動は
モータで行い，増速機により最高30000rpmまで増速した．ま
た，トルク検出器を用いてスピンドルを支持する試験軸受DB
セットの摩擦トルクを測定した．

　各潤滑方法における試験スピンドルの構造を図7．9から図
7．11に示す，ジェット潤滑用スピンドルの給油口と油排出口
は，それぞれエアオイルの供給口，排気口と同一である．ア
ンダーレース潤滑スピンドルは，ジェット潤滑スピンドルに
アンダーレースジェット用潤滑油供給口を追加した．図7，11
のスピンドルに組込んだアンダーレース潤滑軸受とノズル付
き外輪間座の外観写真を図7．12に示す．

45kW，　Max2500rpm

駆動モータ

プーリー

増速比1．5

軸受箱

増速比8．7

増速機 トルク

検出器

試験

スピンドル

図7．8　試験装置全体構成図
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図7．12　アンダーレース潤滑軸受と外輪間座

　試験軸受に加わる荷重は，軸の重量のみで約100Nである．
内外輪の温度は，熱電対を用いて内輪内径部と外輪外径部で
測定した．エアオイル潤滑とジェット潤滑の場合，内輪温度
測定用熱電対の電圧信号は水銀スリップリングを介して取り
出した．30000rpmまで運転したアンダーレース潤滑の場合，
スリップリングの許容最高速度20000rpmを超えるため，テ
レメータを軸の中に装着し，無線により内輪温度信号を受信
した．また，トルクメータも許容最高速度が20000rpmであ
るため，アンダーレース潤滑ではこれ以上の高速でトルク測
定はできなかった．

　軸受1個当たりの潤滑条件は表7．3のようである．ここで，
ジェソト潤滑やアンダーレース潤滑の油量は，実用性や油量
の影響試験結果11）を考慮した値である．また，今回の試験
では潤滑方法の違いによる影響を明確に把握するため，外筒
ジャケット冷却は実施しなかった．
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表7．3　潤滑条件

潤滑方法 給油条件 　“mスル 潤滑油

エアオィル
給油量；O．03mL／min
Gア量；75NL／min

φ1×3本 モービルベロシ

eィNo．6
iVGIO）ジェット 給油温度；35℃

許菶ﾊ；3．2L／min
φ1×3本

アンダーレース

給油温度；30℃
許菶ﾊ；3．6L／min
i潤滑シ“エットとアングーレース

Wェット各1．8L／min）

φ1．2×2本
i潤滑ジ・ット

ﾆアンダーレース

W・ット各1本）

共石ハイスピ

[ドフルード

iVG1．5）

7．5　実験結果および考察

（1）摩擦トルク
　図7．13は摩擦トルクの測定結果を示す．ジェット潤滑とア
ンダーレース潤滑における摩擦トルクは同等である．エアオ
イル潤滑の摩擦トルクは小さく，15000rpmで他の潤滑方法の
1／4程度である．エアオイル潤滑のトルクが小さいのは潤滑
に必要な最少油量を供給するため潤滑油の撹＃抵抗が最小と

5
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0 5000　　　　　　10000　　　　　15000

　　　回転数n　rpm

図7．13　軸受の摩擦トルク

20000

一103一



なるからである．これとは逆にジェット潤滑やアンダーレー
ス潤滑では多量の油が軸受内を通過するため撹搾抵抗が非常
に大きくなる．当然であるが，この撹拝抵抗は，給油量が多
くなると増大する15）．

（2）温度上昇

　内外輪の温度上昇を図7．14に示す．温度上昇の基準は潤滑
方法により異なり，エアオイル潤滑の場合は室温，ジェット
潤滑とアンダーレース潤滑はそれぞれの給油温度とした．
15000rpmにおけるジェット潤滑時の内輪温度上昇はエアオイ
ル潤滑より約35℃も低くなる．アンダーレース潤滑軸受は最
も温度上昇が低いが，玉径や玉数および組み込みすきまが他
の潤滑法と大きく異なるため，一概に比較はできない．しか
し，これまでの実験を中心とした研究報告によれば最高回転

●エアオイル潤滑

Oエアオイル潤滑

▲ジェット潤滑

ムジェット潤滑

△Ti＝3．5E－07n2－0．0021n＋12．1

△Te＝3．2E－07n2－0．0029n＋　11．1

△Ti＝7．2E－08n2＋0．00087n－0．5

△Te＝5．8E－08n2＋0．00030n－0．5

■アンダーレース潤滑△Ti　＝2・2E－08n2＋O・OOO74n－2・3

ロアンダーレース潤滑△T，ニ1・．3E－08n2＋O．OO1　On－3．0

80

9
　60ρ

刈
F
＜コ40

昧

遡20
唄

0

0　　　　5000　　　10000　　15000　　20000　　25000　　30000

回転数n　rpm

図7．14　内外輪温度上昇
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数は，エアオイル潤滑で21000rpm16），ジェット潤滑で
25000rpm17）と考えられている．アンダーレース潤滑で
30000rpmの超高速運転が40℃の低温度上昇で確認できたこ
とから，この潤滑方法が最も高速運転に適した潤滑法と言え
る．

　通常，摩擦トルクが大きい程軸受温度上昇も大きくなるは
ずである．しかし，摩擦トルクが最小であるエアオイル潤滑
軸受の温度上昇は最高値を示したことから，潤滑方法が異な
る場合はこの理屈は当てはまらない．この理由は，ジェット
やアンダーレース潤滑は撹搾抵抗による摩擦トルクが大きい
が，それによる発熱以上に冷却効果が大きいからである．
　図7．14の温度上昇値から内外輪温度差T，　－T。を求めると

図7．15のようになる．内外輪温度差はエアオイル潤滑が最大
で，ジェット潤滑，アンダーレース潤滑の順に小さくなる．

ここで注目すべきは，アンダーレース潤滑軸受の内外輪温度
差が5000～30000rpmの広い速度範囲において一2～＋1℃と他
の潤滑法よりはるかに小さいことである．これはアンダーレ
ース穴を通過する油の冷却効果によるものである．

20

　15
鐸
l

F10

踏5
鐸

重0

一5

一●一エアオイル潤滑

「▲一ジェット潤滑

一昌一アンダーレース潤滑

0　　　　　5000　　　10000　　15000　　20000　　25000　　30000

　　　　　　　回転数n　rpm

図7．15　内外輪温度差
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（3）予圧荷重

　図7．14で定式化した温度上昇値AT、とAT。を用い，第3章
で導出した計算方法で予圧荷重を計算すると図7．16のよう
になる．エアオイル潤滑の予圧荷重が最大で，以下ジェット
潤滑，アンダレース潤滑の順に小さくなった．これは図7．15
で示した内外輪温度差の違いによるものである．また，組込
すきまが＋150μmと大きいアンダーレース潤滑軸受は，約
20000rpmの高速運転時にようやく負すきまとなる様子も確認
できる．

　図7．17は外輪側Hertzの最大接触面圧ρ＿を示している．
ρ。。。＝2GPaとなる回転数は，エアオイル潤滑で15000rpm，ジェ

ット潤滑で17000rpmであった．アンダーレース潤滑では
30000rpmにおいてもp＿＝1．9GPaであり2GPaまで至らず比較
的軽い予圧で運転が可能であった．

Z
詫

10

8

㎡6
細

檸4出

　　2

0

……
Gアオイル潤滑

一一一一 Wェット潤滑

0　　　　5000　　　10000　　15000　　20000　　25000　　30000

回転数n　rpm

図7．16　予圧荷重の計算結果
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図7．17　外輪側Hertzの最大接触面圧

7．6　まとめ

　エアオイル潤滑，ジェット潤滑およびアンダーレース潤滑
を施した内径100mmのハイブリッドアンギュラ玉軸受につい
て10000rpmを超える高速運転試験を行い，軸受の温度上昇を
測定した．さらに，この結果から予圧荷重を求め潤滑方法に
よる特性の違いを比較検討した．結果をまとめると以下のよ
うになる．

（1）　エアオイル潤滑は潤滑油の撹＃抵抗は最小であるが，
　　　冷却能力がないため軸受温度上昇は最高値を示す．
（2）　エアオイル潤滑の場合，外筒ジャケット冷却や軸心冷

　　　却などの冷却技術を併用してスピンドルの温度上昇を
　　　抑える必要がある．
（3）　ジェット潤滑は，冷却効果により軸受温度上昇，内外

　　　輪温度差のどちらも小さく，エアオイル潤滑より高速
　　　運転が可能となる．
（4）　ジェット潤滑でも内外輪温度差が生じるため，軸受の

　　　熱膨張によるすきま過小が高速限界を決定する主要
　　　因の一つとなる．
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（5）　アンダーレース潤滑は最も冷却能力が高く，軸受温度
　　　上昇は最小となる．

（6）　運転中の予圧荷重はエアオイル潤滑軸受が最大で，ジ

　　　ェット潤滑，アンダーレース潤滑の順に小さくなる．
（7）　アンダーレース潤滑の運転中の予圧増加が最小とな
　　　るのは，内外輪温度差がほとんど零となるからである．
（8）　（5），（7）の特性より，アンダーレース潤滑は，最

　　　も高速運転に適した潤滑方法と言える．
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第8章　アンギュラ玉軸受の予圧切換法に関する実験

8．1　まえがき

　工作機械の高速・高精度加工を実現するため主軸用軸受に
は，高剛性と高速まで低温度上昇で運転出来る高速性能が要
求される．負すきま，すなわち予圧により剛性を高めた転が
り軸受を高速で運転すると，第2章と第3章で示したように
遠心力による内輪膨張や玉に作用する遠心力の増加に起因す
る発熱の増加が問題となる．逆に軸受すきまを大きくすると
高速運転は可能となるが，第5章で述べたような剛性不足の
ため加工品質の確保が難しくなる．

　第6章のセラミック玉を組込んだハイブリッド軸受と第7
章のエアオイルやアンダーレース潤滑法は，この問題を補う
改善策と考えられる．また，これらの技術を組合せ，例えば
ハイブリッド軸受にアンダーレース潤滑法を適用すると更に
効果的である．しかし，近年益々高速化が進んでいる工作機
械主軸1）では，これらの対策では不十分であり，軸受の予圧
を調整する技術が必要となる場合も多い．
　これまでの予圧調整技術に関する研究2）3）4）では，予圧の調

整方法や予圧荷重の調整結果の報告が主体であり，手法を明
確にした理論計算により，運転中の予圧荷重を定量的に検討
した研究は見られない．

　ここでは，第3章で導出した計算方法により，ハイブリッ
ド軸受や高速潤滑方法を適用したスピンドルの予圧荷重と剛
性の定量評価を行ない，予圧調整技術の位置付けを明確にす
る．さらに，実際に試作した予圧切換機構をスピンドルに組
込，予圧切換実験を行い，予圧切換動作に関して確実性や繰
り返し再現性ついて検討を加えた．

8．2　予圧調整による高速化
　予圧調整法として以下の3通りの方法が報告されている。
①定位置予圧方式で速度に応じて予圧を切り換える方法2）

②高速運転時に，予圧方式を定位置予圧から定圧予圧に切り
　換える方法3）

③外筒ジャケットの油温度を調整することで外輪の熱膨張量
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　を変える方法4）

　③の方法は外筒ジャケットの油温度を上昇させると軸受の
ラジアルすきまが広がる効果を利用するものであるが，この
ようにスピンドルを過熱することは，軸受やモー一・・タの発熱に

よる主軸変位5）をさらに悪化させることになり工作機械主軸
の用途には不向きと思われる．②の方法は実用的ではあるが，

定圧予圧時の軸受剛性は定位置予圧より小さくなるため用途
が限定される．ここでは，実用化が可能で剛性の高い①の定
位置予圧切換について検討する．

　まず，予圧荷重特性を計算で求め，これまでに高速化技術
として紹介したハイブリッド軸受や潤滑法と比較検討する．
基準条件としては，軸受内径100mm，最高回転数15000rpm，
Hertzの弾性接触面圧ρ＿の最大値を1．96GPaとする．計算に
は第3章で紹介した式を用い，内外輪温度はそれぞれの軸受
仕様や潤滑方法における実測値を与えた．また，予圧調整方
法は，0～5000rpm，5000～10000rpm，5000～15000rpmの3つ
の回転数範囲に分けて予圧切換を行なう方式2）で検討した．

　予圧荷重の計算結果を図8，1に示す．10000rpm以下におけ
る予圧荷重は，予圧切換軸受が最大で，以下アンダーレース
潤滑ハイブリッド軸受，エアオイル潤滑ハイブリッド軸受，
エアオイル潤滑標準軸受の順である．10000rpm以上の高速時
には，エアオイル潤滑標準軸受以外に大差はない．13000rpm
を超える高速運転でエアオイル潤滑標準軸受の予圧荷重が最
も大きくなるのは，図6．12に示したように標準軸受の内外輪
温度差（T、－T。）が高いことや，　ρ。。。が同じであれば，鋼球の玉

荷重の方がセラミック玉荷重より大きいからである注1）．

　これに対応するアキシャル剛性は図8．2のようである．
5000rpm以下の低速では，予圧切換軸受の剛性が最大である．
エアオイル潤滑ハイブリッド軸受とエアオイル潤滑標準軸受
は10000rpm以下で予圧荷重が比較的小さいため，剛性も他の
軸受に比べ小さくなる．また，アンダーレース潤滑ハイブリ
ッド軸受のアキシャル剛性が，5000rpm以上で最大となるの
は，接触角が25°と他の20．5°に比べ大きいからである．図
8．1と図8．2の結果から，予圧切換方式は，低速における高
剛性と高速時の低予圧荷重運転を両立できる技術と言える．
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図8．2　予圧切換軸受の軸受剛性

8．3　予圧切換機構

　図8．3は定位置で3段階の切換ができる予圧切換スピンド
ルを示しており，予圧切換部を予圧切換軸受ユニットと呼ぶ．

軸受の配列はアンギュラ玉軸受4個で構成する並列背面組合
せ（DTBT）であり，ワーク側軸受は固定されている．予圧切換

軸受ユニットは反ワーク側軸受部に組み込まれ，このユニッ
トで予圧切換を行っている．

　図8．4に予圧切換の原理を示す．予圧は，外部の油圧発生
装置から供給される高圧油で与えられる．また，回転数の信
号に対応して，高圧油の流路は，方向切換弁により自動的に
切換えられる．

　低速時には（a）のように油圧室Aに圧力を加える。この時，
予圧調整スリーブ①が，（c）の軽予圧状態に対して設定すきま

Llだけ右方向に移動し部品③の肩と接し，アキシャル負すき
まδ1の重予圧設定となる．
　中速時には（b）のように油圧室Bに油圧が作用する．この時，

部品①と②が，（c）の軽予圧のポジションに対して設定すきま
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油圧室A

（a）重予圧（低速時）

油圧室B

（b）中予圧（中速時）

螺旋溝

＿　　閏　　一　　一　　一　　『
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δ3
　　④③
ﾖ間座 L1＝2（δ1一δ3）

　　　　　　L2＝2（δ2一δ3）

　　　　　（c）軽予圧（高速時）

図8．4　予圧切換機構の概念図
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L2だけ右方向に移動し，部品②が④の肩に接した状態でアキ
シャル負すきまδ2の中予圧設定となる．

　高速域では（c）に示すように油圧はA，B室のどちらにも作
用しないので部品①と②は軸受の反力で左方向に戻り，部品
②は⑤と接する．その結果，アキシャル負すきまδ3の軽予圧
が得られる．

　なお，本ユニットでは，予圧切換時，ユニット外径面に設
けた螺旋溝に高圧油（スライド用油圧）を与えることで予圧
調整スリーブ①と外筒⑥の問にすきまを確保し，切換動作の
信頼性を高めている．

8．4　実験装置

8．4．1　温度上昇特性

　予圧切換による温度低減効果の確認を目的として図8．5の
ような試験スピンドルを製作した．その外観写真を図8．6に
示す．スピンドルの設計仕様は表8．1のとおりである．使用

した内径100mmのハイブリッドアンギュラ玉軸受
5S－SF2040DTBTの内部諸元の詳細は表4．2に示した．また，
本スピンドルは，定位置予圧で重，中，軽の3段階に予圧切
換が可能である．

表8．1　予圧切換スピンドルの設計仕様
項目 仕様

軸受 5S－SF2040DTBT

予圧設定 重予圧 づ1＝－0．028mm，　、ρao＝3．35kN

中予圧 ゴ2＝－0．014mm，　、ρ∂o＝1．28kN

軽予圧 δ　3＝－O．003皿m，　、P80＝0．23kN

回転数

V　　rpm

重予圧 O～　5000

中予圧 0～10000
軽予圧 O～15000

潤滑 エアオイル潤滑

Gア量30NL／min
菶ﾊ　0．03mL／31nin

外筒ジャケット冷却 室温同調油6L／min
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図8．6　予圧切換試験スピンドルの外観

　軸受の内外輪温度は熱電対で測定した．その測定位置は，
内輪の内径部の中央と外輪外径部中央である．

8．4．2　予圧調整量の再現性

　予圧調整量は，繰り返し動作を行なっても再現性が確保で
きることが重要である．この状況を確認するため，運転速度
を5000rpm一定として，図8．7のように重，中，軽予圧を
各O．5分保持しながら切り換えた時の軸端変位を測定し，繰
り返し回数に対する変化を追跡した．なお，予圧切換時には，
ユニット外径螺旋溝に1秒間だけスライド用油圧を供給した．
　試験スピンドルを図8．8に示す．このスピンドルでは，図
8．5のスリップリングを取り外し，変位センサで軸端面との
ギャップ測定することで軸の変位を測定した．それ以外のス
ピンドル設計仕様は表8．1と同じである．

　また，試験の自動化を図るため，パソコンを利用した．す
なわち，予圧切換はパソコンのリレー接点出力で油圧方向切
換弁を制御した．重，中，軽の予圧状態は，それぞれパソコ
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ンから1V，2V，3VのDA変換出力を行なうことで，軸端変位
信号との同期関係も確認できるよう工夫した．なお，変位計
アンプから出力波形は，フィルタにより直流成分のみを取り
出し，ノイズや軸端の振れの影響を取り除いた．

1サイクル（2分）

重予圧

中予圧

0．5分

軽予圧
　　　　1秒

　　　　ON
スライド用油圧

　　　　OFF

0．5分

O．　5分

0．5分

時間

図8．7　予圧切換パターン
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図8．8　軸端変位測定用予圧切換機構付試験スピンドル



8．5　実験結果および考察
8．5．1　温度上昇特性

　各設定予圧における，回転数と外輪温度上昇の関係を図8．9
に，内輪温度上昇の結果を図8．10に示す．温度上昇値はいず
れも飽和時における室温との差である．

　図中の実線は，各予圧で順次回転数を上げて行った時の結
果である．高速になるほど内外輪の温度上昇は増加するが，
予圧を小さくすることでその増加量を低減できることがわか
る．予圧低減による内輪の温度低下は，5000rpmで重予圧か
ら中予圧に切i換時約5℃，10000rpmにおいて中予圧から軽予
圧に下げると約10℃であった．

　破線は，5000rpmで重予圧から中予圧に，10000rpmで中予
圧から軽予圧に切り換えを行い，15000rpmまで運転した時の
結果である．実線と破線の差は，3℃以下でほぼ一致している
ことからも，運転中の予圧切換が確実におこなわれているこ
とがわかる．
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8．5．2　予圧調整量の再現性

　図8．11の測定記録は，パソコンからの予圧切換信号に対す
るスピンドルの応答を軸端変位量で示している．ユニット外
径面の螺旋溝に油圧を供給すると，その間，予圧の増加する
方向に軸が変位していることもわかる。このことは，ユニッ
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トの径方向収縮に伴ない軸受ラジアルすきまが減少している
ことを意味している．その結果，図8．4で示した予圧調整ス
リーブ①と外筒⑥のはめあい部にわずかなすきまが生じ，予
圧切換が円滑にかつ確実に行われることがわかる．
　軸端変位量を12000サイクルまで追跡した結果は図8．12の
ようである．軸端変位量は10サイクル分の最大値，最小値お
よび平均値を示している．軽予圧時を基準とした軸端変位量
の変化は次の通りであった．

　　　・中予圧：試験開始時　　　…13．5～14．0μm

　　　　　　　　12000サイクル後…14．0～15．0μm
　　　・重予圧：試験開始時　　　…24．5～25，0μm

　　　　　　　　12000サイクル後…24．0～25．0μm
　12000サイクルの間の繰り返し再現性は，中予圧で最大1．5
μm，重予圧で1．0μmある．
　試験後の予圧調整スリーブの外径面と外筒内径面の外観は
図8．13と図8．14のようであり，スライド部の摩耗等の異常
も認められず，継続して使用可能な状態であった．
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禦

図8ユ3　予圧調整スリーブ外径面

図8．14　外筒内径面
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8．6　まとめ

　内径100mmのアンギュラ玉軸受を使用した定位置予圧切i換
スピンドルの運転性能にっいて理論検討をおこなった．さら
に，予圧切換動作に関して，確実性と繰り返し安定性につい
て実験検証を加えた．その結果をまとめると以下のようにな
る．

（1）予圧切i換技術により低速で重予圧，中速で中予圧，高
　　　速で軽予圧と切り換えることで，高速主軸に求められ
　　　る高剛性と低温度上昇の両立が可能となる．
（2）内外輪温度上昇に再現性が確認されたことから，予圧

　　　切換は確実に動作することがわかった，
（3）重予圧→中予圧→軽予圧の12000回の繰り返し切i換運

　　　転後でも軸端変位量に再現性が認められた．
（4）上記のような安定性は，予圧切換時に動作する予圧調

　　　整スリーブのスライド用油圧により確保されるもので
　　　ある．

なお，ここで紹介した定位置予圧切換技術はスライド用油圧
の機構も合わせて特許登録され，マシニングセンタなどの工
作機械用高速主軸に実用化されている．
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第9章　円筒ころ軸受のすきま切換法に関する実験

9．1　まえがき

　工作機械の高速・高精度加工を実現するため主軸用軸受に
は，高剛性と高速まで低温度上昇で運転出来る高速性能が要
求される。円筒ころ軸受は，アンギュラ玉軸受より剛性が高
く，低温度上昇を満足できれば性能面では工作機械主軸用に
適した軸受と考えられる．円筒ころ軸受を負すきまで高速運
転すると，第2章と第3章で示したように遠心力による内輪
膨張を主要因とする発熱の増加が問題となる．逆に軸受すき
まを大きくすると高速運転は可能となるが，剛性不足のため
アンギュラ玉軸受の場合と同様に加工品質の確保が難しくな
る．

　第6章のセラミックころを組込んだハイブリッド軸受は，
この問題を補う改善策と考えられる．また，第7章において
アンギュラ玉軸受で実施例を示したエアオイル潤滑やアンダ
ーレース潤滑も円筒ころ軸受の高速化に有効な技術である．
さらに，これらの技術を組合せ，例えばハイブリッド軸受に
アンダーレース潤滑法を適用すると更に効果が期待できる．
しかし，近年益々高速化が進んでいる工作機械主軸1）では，

これらの対策では不十分であり，軸受のすきまを調整する技
術が必要となる場合も考えられる．
　これまでの円筒ころ軸受の高速化に関する研究では航空機
用などのガスタ・一・一一ビンを用途とした高温かっ高速条件の報告

2）3）4）5）は多数見られるが，工作機械主軸用ではハイブリッド

軸受の研究6）が散見される程度で件数としては非常に少ない
のが現状である．

　また，円筒ころ軸受のすきま調整技術関連では，藤井らの
研究7）が1件だけ公表されている，この報告は，すきまの切
換方法やすきま切換効果が主体であり，裏付けとなる理論解
析の詳細を明らかにして運転中のすきま変化を定量的に検討
したものではない．

　ここでは，第3章で導出した計算方法により，ハイブリッ
ド軸受を適用したスピンドルのころ荷重と剛性の定量評価を
行ない，すきま切換技術の位置付けを明確にする．さらに，
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実際に試作したすきま切換機構をスピンドルに組込，すきま
切換実験を行い温度上昇の低減効果を検証した．

9．2　すきま切換による高速化

　円筒ころ軸受の剛性がアンギュラ玉軸受より高いことはよ
く知られている．内径100mmの並列背面組合せのハイブリッ
ドアンギュラ玉軸受と単列ハイブリッド円筒ころ軸受を例に，
Harrisの軸受支持軸系の負荷分布解析8）によりラジアル荷重
Frが負荷された時の軸受の半径方向変位Orを求めた結果を
図9．1に示す．ただし，ここでは軸の曲がりの影響は無視し，

ラジアル荷重の作用点は，アンギュラ玉軸受のフロント側2

アンギュラ玉軸受
（5S－HSBO20CAEXDTBT）

φ ● ● ●

50

X8

　　　Fr
＿＿L＿．＿．＿．＿＿．＿
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図9．1　円筒ころ軸受とアンギュラ玉軸受の剛性
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列の中央と円筒ころ軸受中心線上とした．また，アンギュラ
玉軸受の予圧荷重P∂＝2．5kN，円筒ころ軸受のすきま
C．＝－O．001mmとした．

　この結果より，単列円筒ころ軸受の剛性はアンギュラ玉軸
受2列分より約35％程高いことがわかる．これが，重切削用
途の旋盤などで円筒ころ軸受が多用される所以である．条件
によってはNN1020などの複列円筒ころ軸受を使用してさら
なる高剛性を確保するケースも多く見られる．したがって，
高速スピンドルにも円筒ころ軸受を用いるのは当然と考える．
然るに，dn値で120×104以上の高速スピンドルにはほとんど
アンギュラ玉軸受が使用され，円筒ころ軸受の使用例はあま
り見当たらない．その理由は，第2章で示したように遠心力
によるすきま減少の結果，転動体荷重の増加は剛性の高い円
筒ころ軸受のほうが大きく，高速運転時の軸受温度上昇が高
くなるからである．

　高剛性と高速運転時の低温度上昇を両立させるための手段
として，すきま切換技術が紹介されている7）9）．ここでは，

そのすきま切換の効果について理論検証を行なう．すきまの
切換条件は表9．1のとおりである．このすきま設定では，
10000rpmですきま小からすきま大に切り換えることで
15000rpmまで運転することを想定している．理論計算には第
3章で導出した，軸受の温度上昇を考慮した式を用いた．

表9．1　すきま切換条件
項　　　目 すきま設定 設定値

すきま小 0
組込すきま
@ら。　μm すきま大 ＋11

すきま小 0～10000回転数

@〃　　rpm すきま大 10GOO～15000

　内径100mmのハイブリッド円筒ころ軸受5S－N1020HSKにつ
いて，回転数に対するすきまと外輪ころ荷重の計算結果をそ
れぞれ図9．2と図9．3に示す．10000rpmで，すきまを11μm
大きくするとラジアルすきまは一14μmから一3μmに増加し，
外輪ころ荷重P。は1．5kNから0．6kNに大きく減少することが
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わかる．なお，15000rpmにおけるP。＝2kNはヘルツのρ＿値で

L3GPaとなる．この計算結果から，すきま切換を行なうこと
により低速での高剛性と，高速で低温度上昇化が期待できる．
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9．3　すきま切換機構

　ここでは，図9．2のすきま切換を実現するすきま切換機構
について考える．

　図9．4にすきま切換装置を，図9．5にすきま切換の概念図
を示す．この装置の特徴は軸受の外輪と外筒の問に中間リン
グを設けているところにある．低速時は図9。5（a）のよう
に油圧を与え，中間リングを介して外輪を収縮させることに
より，ラジアルすきまを小さくする．高速時は、図9．4に示
す方向切換弁により油圧を開放することで，図9．5（b）のよ
うに外輪を膨張させてすきまを大きくする．以下，油圧が作
用して軸受すきまが小となる状態を重予圧、油圧の作用がな
く，すきま大の状態を軽予圧と呼ぶことにする．なお，重予
圧の時，中間リングはストッパで位置決めされ，軽予圧の時
は，外輪は中間リングを介して外筒に支持されるので，ラジ
アル方向にがたが生じることはない．

圧力制御弁

エアオイル供給

主軸

中間リング

〔＝－7†調

藻ケ美北！義影美北

ポンプ

図9．4　円筒ころ軸受すきま切換装置
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図9．5　すきま切換方法

9．4　温度上昇実験
9．4．1　実験装置

　すきま切換による温度低減効果の確認を目的として図9．6
のような試験スピンドルを製作した．すきま切換を行なった
円筒ころ軸受は内径100mmのハイブリッド円筒ころ軸受
5S－N1020HSKであり，すきま切i換条件は表9。1と同じである，

軸受の潤滑はエアオイル潤滑で行い，潤滑条件はエア量
40NL／min×2ノズル，オイル量o．01mL×2ノズルである，また，

外筒ジャケット冷却は，油量6L／minの室温同調油で実施した．
　軸受内外輪の温度は熱電対を用い，内輪内径中央と外輪端
面で測定した．スリップリングは回転軸に取り付けられた内
輪温度測定用熱電対の出力を，静止場の温度計に取り出すた
めのコネクタの役割を果たしている．なお，以下の実験結果
で示す温度上昇値は飽和時の値を整理したものである．

9．4．2　実験結果および考察

　回転数に対する内外輪の温度上昇特性を図9．7に示す，内

輪温度上昇AT、は外輪温度上昇ATeより常に高いが，
10000rpmで重予圧から軽予圧に切り換えると，　AT、とATeは
どちらも8℃程度低下することがわかる．この結果より，す
きま切換は低温度上昇化に寄与することが確認された．また，
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図9．2のように低速から高速まで常に負すきまが確保され，
円筒ころ軸受の長所である高剛性も得ることができる．

9．5　実機スピンドルへの応用

　すきま切換機構付円筒ころ軸受を実際に応用する場合，ス
ピンドル構造は図9．8のようになる．フロント側より，ラジ
アル荷重支持用円筒ころ軸受，アキシャル荷重支持用アンギ
ュラ玉軸受，リヤ側に軸振れ抑え用円筒ころ軸受が配置され
ている．すべてハイブリッド軸受を使用し，円筒ころ軸受に
すきま切換機構，アンギュラ玉軸受に第8章で紹介した予圧
切換機構を組込むことでdn値150×104の運転に対応できるも
のと考える．

　円筒ころ軸受のすきま切換とアンギュラ玉軸受の予圧切換
用油圧は同一ラインであり，どちらも2段の同時切換となる．
すなわち，低速時にはスピンドル剛性を上げるため，油圧を
ONとして円筒ころ軸受のすきまを小さくするとともに，アン
ギュラ玉軸受に重予圧を与える．高速時には油圧をOFFとし
て軽予圧に切り換えることで低温度上昇が得られる，
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9．6　まとめ

　内径100mmの円筒ころ軸受について，すきま切換を行なう
場合の軸受性能の改善効果ついて理論検討を行なった．さら
に，温度上昇の実験によりすきま切換が確実に動作すること
を検証した．その結果をまとめると以下のようになる．

（1）すきま切換技術により低速で重予圧，高速で軽予圧と
　　　2段階に切り換えることで，高速主軸に求められる高
　　　剛性と低温度上昇の両立が可能となる．

（2）内外輪温度上昇はすきま切換と連動することから，す
　　　きま切換機構は確実に動作することがわかった．

（3）実用化のためには，1台のスピンドルにアンギュラ玉
　　　軸受予圧切換機構と円筒ころ軸受すきま切換機構の両
　　　者を組込み，これらを同時に動作させる技術が必要に
　　　なる。
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第10章　結論

10．1研究の概要と成果
　本研究は，dn値100×IO4を超える工作機械主軸用転がり軸
受の高速化技術全般にっいて，転動体荷重に着目した理論計
算により効果の予測を行い，さらに，高速運転条件での実験
により効果を確認したものである．また，切削実験も行ない
軸受剛性の必要性についても検討を加えた．研究の成果は，
各章の結論で述べた通りであるが，総括すると次のようにな
る．

　第1章「緒論」では，転がり軸受の高速化に関する研究の
歴史と現状を展望し，工作機械主軸用軸受に関する研究の問
題点を指摘した．さらに，本論文の目的を示し構成の概要に
ついて述べた．

　第2章「軸受運転時における転動体荷重の解析一発熱によ
る影響を無視した場合一」では，高速回転時の遠心力による
転動体荷重の増加を求める理論計算式を導出した．この中で，
計算精度の向上を目的として，転動体荷重，遠心力および内
輪と軸のはめあい面圧の釣合問題から内輪の膨張量を求める
考え方を提案した．さらに，内径100mmのアンギュラ玉軸受
と円筒ころ軸受について，この計算手法により高速運転時の
転動体荷重を求め，その遠心力特性にっいて比較検討した．
その結果，玉に作用する遠心力による荷重増加は，遠心力に
よる内輪膨張によるものより大きいが，　ころの場合は逆に，

内輪膨張によるころ荷重の増加は，ころに作用する遠心力に
よるものよりはるかに大きくなることがわかった．また，ア
ンギュラ玉軸受の接触角に関して，回転数が増加すると，内
輪接触角は大きくなるが，外輪接触角は逆に小さくなること
や，玉は外輪コントロール状態で運動するため，自転軸角は
外輪接触角に近くなること，さらにこのように接触角が変化
しても玉の自転角速度と公転角速度はほぼ一定であることも
明らかにした，

　第3章「軸受運転時における転動体荷重の解析一発熱によ
る影響を考慮した揚合一」では，第2章で導出した遠心力に
よる転動体荷重の計算式に，軸受構成要素の熱膨張の影響も
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考慮し，実際の軸受に利用できる転動体荷重の理論式を導出
した，次に，この計算式に内径100mmのアンギュラ玉軸受と
円筒ころ軸受に高速運転時の実測温度を与え，遠心力と熱膨
張による転動体荷重を求め比較検討した，その結果，アンギ
ュラ玉軸受の予圧荷重の増加要因と影響度に関して，玉に働
く遠心力が最大，遠心力による内輪膨張と玉の熱膨張が同等，

軌道輪の熱膨張が最小であることや，温度上昇による予圧荷
重の増加量は全体の39％であり遠心力の影響より小さいこと
がわかった．また，円筒ころ軸受の外輪ころ荷重の増加要因
と影響度については，遠心力による内輪膨張が最大で，以下
軌道輪の熱膨張，ころの熱膨張，ころに作用する遠心力の順
である．さらに，円筒ころ軸受の場合，温度上昇による外輪
ころ荷重の増加量は全体の54％であり，遠心力の影響より大
きいことも明らかにした．

　第4章「主軸高速運転時の軸受予圧に関する実験」では，

内径100mmのアンギュラ玉軸受と円筒ころ軸受を実際に
15000rpmまで運転し，転動体荷重を実測した．次にこの実測
値を計算値と比較し，第3章で示した理論式の妥当性を検討
した．その結果，アンギュラ玉軸受に関して，予圧荷重の計
算値と実測値の差は，最大予圧荷重5．31kNの時，11％であり
両者はよく一致することを確認した，円筒ころ軸受の場合，
10000rpm以下の低速運転時には，計算値は実測値とほぼ一致
するが，15000rpmにおける実測値は計算値より大きく，その
差は約15％とアンギュラ玉軸受と比較してやや大きくなるこ
とがわかった．

　第5章「アンギュラ玉軸受の予圧と加工品質に関する実験」
では，マシニングセンタ実機による加工実験を行い，アンギ
ュラ玉軸受の予圧荷重と加工面の粗さの関係から予圧荷重の
必要性を検討した．その結果，予圧荷重を大きくするとスピ
ンドルの剛性は高まるため，軸心振れが抑えられ加工面粗さ
は改善されることがわかった．さらに，加工面粗さを確保す
るためには，加工条件や切削荷重を考慮した適度の予圧設定
が必要となることも明らかにした．
　第6章「ハイブリッド軸受に関する実験」では，転動体材
料にセラミックを使用したハイブリッド軸受の高速運転時に
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おける予圧低減効果を，第3章の理論計算により検討した．
さらに，内径100mmのアンギュラ玉軸受を15000rpm，内径80mm
の円筒ころ軸受を19000rpmまで運転した時の温度上昇特性
を標準軸受と比較し，ハイブリッド軸受の温度上昇低減効果
について検証した，その結果，ハイブリッドアンギュラ玉軸
受の予圧荷重は標準軸受より小さく，その差は高速になるほ
ど広がり，13000rpmにおけるハイブリッド軸受の予圧荷重は
標準軸受の約60％となることがわかった，また，ハイブリッ
ドアンギュラ玉軸受は10000rpm以上で標準軸受より低トル
ク，低温度上昇となり，その差は高速になるほど大きくなる
ことも確認した．ハイブリッド円筒ころ軸受のころ荷重は，
高速になるほど標準軸受より小さく，15000rpmで標準軸受の
約40％であった．さらに，ハイブリッド円筒ころ軸受の温度
上昇は，11000rpm以上で高速になるほど標準軸受に比べ小さ
くなることが確認された．

　第7章「潤滑方法と軸受温度上昇に関する実験」では，エ
アオイル潤滑，ジェット潤滑およびアンダーレース潤滑を施
した内径100mmのハイブリッドアンギュラ玉軸受について
10000rpmを超える高速運転試験をおこない，軸受の温度上昇
を測定した．さらに，この温度上昇値を用いて第3章の計算
方法により予圧荷重を求め，潤滑方法による特性の違いを比
較検討した．その結果，エアオイル潤滑の場合，潤滑油の撹
搾抵抗は最小であるが，冷却能力がないため軸受温度上昇は
最高値を示し，外筒ジャケット冷却，軸心冷却などの冷却技
術を併用してスピンドルの温度上昇を抑える必要があること
がわかった．ジェット潤滑は，冷却効果があり軸受温度上昇，

内外輪温度差のどちらも小さく，エアオイル潤滑より高速運
転が可能となるが，軸受の熱膨張によるすきま過小が高速限

界を決定する主要因の一つとなることを明らかにした．アン
ダーレース潤滑の場合，最も冷却能力が高く，軸受温度上昇
は最小となることや，内外輪温度差はほとんど零であり，運
転中の予圧増加は最小となることから，最も高速運転に適し
た潤滑方法であることがわかった．
　第8章「アンギュラ玉軸受の予圧切換法に関する実験」で
は，第3章の理論計算により，アンギュラ玉軸受の高速化技
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術として予圧切換が有効であることを示し，それを実現する
予圧切換機構の原理を検討した．さらに，内径100mmのアン
ギュラ玉軸受を使用した定位置予圧切換スピンドルで
15000rpmまでの高速運転実験を行い予圧切換動作の確実性と
繰り返し安定性を調べた．その結果，予圧切換技術により低
速で重予圧，中速で中予圧，高速で軽予圧と切り換えること
で，高速主軸に求められる高剛性と低温度上昇の両立が可能
となること，予圧調整スリーブのスライド用油圧により，予
圧切換は確実に動作すること，重予圧→中予圧→軽予圧の切
換を12000回繰り返し後でも軸端変位量に再現性があること
を確かめた．

　第9章「円筒ころ軸受のすきま切換法に関する実験」では，

第3章の理論計算により，円筒ころ軸受の高速化技術として
すきま切換が有効であることを示し，それを実現するすきま
切換機構の原理を検討した．さらに，温度上昇の実験により
すきま切換が確実に動作するかどうか調査した．その結果，
すきま切換技術により低速で重予圧，高速で軽予圧と2段階
に切り換えることで，高速主軸に求められる高剛性と低温度
上昇の両立が可能となること，すきま切換機構は確実に動作
することがわかった．さらに，実用化のためには1台のスピ
ンドルにアンギュラ玉軸受予圧切換機構と円筒ころ軸受すき
ま切換機構の両者を組込み，これらを同時に動作させる技術
が必要になることも述べた．

　第10章「結論」では，第2章から第9章における研究内容
を総括し，本研究の意義と今後の研究課題にっいて述べた．

　以上のように本研究は，従来の転がり軸受の高速化技術に
ついて，転動体荷重の側面から効果の理論的裏付けを行なう
とともに運転実験によりその効果を確認したものである．

ハイブリッド軸受や予圧切換技術などの研究成果はすでに実
用化され工作機械産業の発展に寄与していることから，本研
究は工学上ならびに工業上に価値のあるものと考えられる．
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10．2今後の研究課題と展望
　以上の研究結果から今後の課題と展望として以下のことが
考えられる．

（1）潤滑方法や予圧切換の技術は，軸受外部からの補助的
手殺により軸受を高速に回すものである．一度，問題の本質
を見直し，軸受自体の発熱を抑える技術を検討することも重
要である．ハイブリッド軸受もその一つであるが，材料も含
めた保持器設計に着目した低トルク化に関して今後，研究の
余地があるものと考える．

（2）近年，地球環境問題に関心が高まり，工SO14001の認証
取得の活動が世界中で進んでいる．このような社会趨勢の中
では，高速化技術にもそれに対応できるものが求められ，環
境保全に適合しないものは淘汰されるのは明らかである．潤
滑法に関して，ジェットやアンダーレース潤滑法は高速運転
に適しているが，大量の潤滑油を使用することや，スピンド
ルの動力損失が大きい問題があり，今後の発展は難しいとい
わざるをえない．したがって，潤滑方法としては，エアオイ
ル潤滑の改良によるエアオイル量の低減や，全く新しいコン
セプトの潤滑方法の検討が今後の課題である，また，作業環
境の面では，高速運転時の騒音が問題となってきており，軸
受の低騒音化を追求する研究も必要と考える．

（3）本研究で示した転動体荷重の計算は，軸受の温度を与
える必要があり，軸受温度が不明の場合には使えない．軸受
温度は，軸受やビルトインモータの発熱とスピンドルの放熱
に関係する熱流束から決まる．したがって，実際の使用状態
における転動体荷重を検討するには，まず，軸受の摩擦トル
クに関する基礎式を確立する必要がある．次に，モータの発
熱の影響も考慮したスピンドルの熱解析から温度分布の算出，
軸受すきまの修正の手順で軸受トルクの収束解を得るような
試みも将来の超高速，低熱変位スピンドルの設計に求められ
ると考えられ，これも今後の課題としたい．
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