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第  1 章 緒論  

1．1 本研究の動機および目的  

製鉄機械や鉄道車両などに使用される自動調心ころ軸受および円すいころ軸

受では，外部の振動衝撃や回転速度の変化が激しくなると，保持器の破損が問題

になる (1)~(3)．そのため，ころ軸受の設計では，保持器に生じる応力（保持器応力）

を正確に求め，保持器の強度を過剰でなく必要十分に設計することが必要である．

これまでに，保持器応力の測定が行われてきた (4)~(7)が，コストや時間的な制約か

ら，保持器応力を計算で正確に求めることがより重要になっている．  

保持器応力を計算で正確に求めるためには，ころ軸受内の種々の力を計算する

必要がある．これまでに，ヘルツ接触部での垂直力および転がり／すべり接触す

る際の接線方向の各種の力（転がり粘性抵抗力 (8)~(10)，転がり方向の油膜力 (8) (10)，

トラクション (11)）については，点接触および線接触に対して計算式が提案されて

いる．しかし，自動調心ころ軸受のように複雑な形状のころの場合や，軌道輪に

ミスアライメントがある場合，転がり粘性抵抗力および転がり方向の油膜力につ

いては，従来の計算式をそのまま適用することができない．また，保持器に作用

する力については，ヘルツ接触部以外を剛体とみなした解析 (12)~(17)が古くから行

われてきた．しかし，実際には，ヘルツ接触による変形量に比べて桁違いに大き

い弾性変形が保持器全体で生じる．そのため，保持器を剛体と仮定した解析では，

保持器に作用する力が過大に評価される問題 (17)も生じる．  

近年，保持器に作用する力をより正確に計算で求めるために，保持器全体の変

形を考慮した転がり軸受の動解析 1が行われている (18)~(25)．これらの解析 (18)~(25)で

は，保持器全体の変形を考慮するために，保持器を単純なばねで置き換えたモデ

ル (18)~(20)，剛体のポケットとこれらを連結するばねからなるモデル (21)(22)，有限要

素モデル (23)，およびモード合成法（拘束モードとノーマルモードの重ね合わせに

より物体の弾性変形を計算する方法） (24)によるモデル (25)などが用いられている．

保持器全体の弾性変形を考慮した解析で得られる保持器に作用する力は，保持器

を剛体と仮定した解析に比べ，測定結果に近づく傾向にある．しかし，保持器全

体の弾性変形を考慮した解析であっても，保持器を単純なばねで置き換えたモデ

                                                      
1 運動方程式を数値積分し，対象物の運動を求めること．  
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ル，および剛体のポケットとばねからなるモデルなどの比較的単純なモデルでは，

保持器の変形が保持器面内の 2 次元に限られたものとなっている．有限要素法で

は，要素数の大きいモデルを用いれば保持器に作用する力ならびに保持器応力に

ついても，測定結果に近い計算結果を得ることが期待できるが，現状では，計算

時間の制約から要素数を小さく設定せざるを得ない (23)．保持器応力は，モード合

成法 (24)でも計算することが原理上可能であるが，モード合成法を使用する場合に

必要となる拘束モードおよびノーマルモードの設定方法がこれまでの研究では示

されていない．なお，これまでの研究では，保持器応力の測定結果と計算結果の

比較がほとんど行われていない．  

本研究では，自動調心ころ軸受のように複雑な形状のころの場合，軌道輪にミ

スアライメントがある場合でも保持器応力を計算可能にするため，スライス法 (26)

を適用して，軌道輪および保持器からころに作用する力の計算式を導出する．こ

ろに作用する力の計算式に着目した理由は，以下の 2 点である．  

1. ころから保持器に作用する力は，保持器からころに作用する力の反力で表

すことができる．  

2. ころから保持器に作用する力を動解析で計算する場合，軌道およびつばか

らころに作用する力の計算精度が重要である．  

次に，保持器応力を短時間で正確に計算するために，モード合成法を使用し，

従来，その設定方法が明確でなかった拘束モードおよびノーマルモードの設定方

法を明らかにする．最後に，以上で提案した計算方法の有効性を実験により検証

する．  

1．2 ころ軸受内の力および保持器応力に関するこれまでの研究  

本節では，軸受内でころに作用する力および保持器応力に関するこれまでの研

究において，得られた知見と課題について述べ，次に，これまでの研究について

の結論をまとめる．  

 

1．2．1 ころに作用する力の計算式に関する研究  

良好に潤滑され，転がり /すべり接触するころ転動面と内輪軌道の間で生じる力
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は，Fig. 1.12に示すように，軌道からころおよびころから軌道に対して，それぞ

れ，垂直力 FNi，F iN i，転がり粘性抵抗力  FRi，F iR i，転がり方向の油膜力 FPi，F iP i  

およびトラクション FTi，F iT i が作用する (8) (10)．ここで，ωb はころの回転角速度，

ω i は内輪の回転角速度，ωC は保持器の回転角速度，uObi はころの表面速度，uOi

は内輪の表面速度である．ころから軌道に作用する F iN i , F iR i, F iP i および F iT i は，

軌道からころに作用する FNi, FRi, FPi および FTi から，それぞれ，求めることがで

きる (10)．そこで，ここでは，軌道および保持器の柱からころ転動面に作用する力

の計算式について，これまでの研究（Fig. 1.2）で得られた知見および課題を述べ

る．  

                                                      
2 油膜圧力により物体に作用する力の垂直方向成分および転がり方向成分は，垂

直力および転がり方向の油膜力である．これらの合力によって転がり接触する物

体に生じるモーメントはゼロとなる (10)．そのため，Fig. 1.1 では，接触中心から

オフセットした位置を始点として，力ベクトルを記載した．油膜のせん断応力に

よる力の内，純転がり運動下で生じる成分が転がり粘性抵抗力 (10)，すべり運動に

より生じる成分がトラクション (10)(11)である．なお，トラクションは，転がり /す

べり接触する 2 物体において，高速側では運転方向と逆方向，低速側では運転方

向に作用する (11)．  

 

Fig. 1.1  Interaction forces in rolling-sliding contact between roller and inner raceway under 

lubrication 
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(a) 軌道からころ転動面に作用する垂直力  

ころ軸受における軌道ところ転動面の接触は，線接触となる場合が多い．線接

触における変位—垂直力の関係式は，Lundberg(27)により，最初に提案され，その

後，Palmgren(28)により簡略化された式が提案された．  

自動調心ころ軸受や，軌道輪にミスアライメントがある場合，軌道からころ転

動面に作用する垂直力を，線接触に対する変位－垂直力の関係式をそのまま用い

て計算することはできない．Harris(26)は，このような場合の垂直力を計算するた

めに，軌道ところ転動面の接触部を長さ方向に分割して垂直力を計算する方法（ス

ライス法）を提案した．Harrisら (29)および Klecknerら (30)は，自動調心ころ軸受の

垂直力の計算にスライス法を適用した．  

なお，油潤滑下であっても，油膜厚さが軌道ところ転動面の弾性接近量  に比べ

て少なくとも 2 桁小さい (29)ことから，油膜厚さを無視した状態で，軌道からころ

転 動 面 に 作 用 す る 垂 直 力 を 計 算 す る こ と が ， 広 く 行 わ れ て い る

(9) (10)(13)(14)(18)~(20)(26)(29)
．  

Harris (1969)(26)

• Slice method using normal force
for crowned roller in CRB

Kleckner & Pirvics (1982)(30)

• Normal force 
and traction with slice
method for SRB

Palmgren (1945)(28)

• Approximate normal force
for line-contact

Year
1940 19801960 2000

Houpert (1987)(8)

• Rolling resistance, 
rolling-direction 
pressure force and 
traction for line contact

Aihara (1987)(9)

• Rolling 
resistance
for TRB

Zhou & Hoeprich (1991)(10)

• Rolling resistance and 
rolling-direction pressure force for TRB

Harris & Mindel (1973)(29)

• Normal force and traction
with slice method for SRB

Lundberg (1939) (27)

• Normal force for line-contact

 

Fig. 1.2  History of force formulas of raceways on rollers (CRB: Cylindrical Roller Bearing, SRB: 

Spherical Roller Bearing, TRB: Tapered Roller Bearing) 
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(b) 軌道からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力  

転がり粘性抵抗力の計算式に関して，Houpert(8 )は，ころ軸受すなわち線接触に

対する計算式を提案した．Aihara(9)および Zhouら (10)も，円すいころ軸受を対象に

計算式を提案し，比較的高速に回転する円すいころ軸受の回転トルクの主要因で

あることを示した．さらに，この力から求めた回転トルクの計算値が実測値とよ

く合うことも示した．ただし，いずれも，複雑な形状のころに適用する計算式は

示されていない．また，潤滑領域を考慮した場合の計算式については，実験検証

が行われていない．  

(c) 軌道からころ転動面に作用する転がり方向の油膜力  

線接触に対する転がり方向の油膜力の計算式は，Houpert(8)および Zhou ら (10)に

より提案されている．ただし，いずれも，複雑な形状のころに適用する計算式は

示されていない．  

(d) 軌道からころ転動面に作用するトラクション  

軌道からころ転動面に作用するトラクションの計算方法には，多くの提案

(8) (12)~(14)(18)(29)~(32)がある．接触部の油膜の潤滑領域を考慮した計算には Houpert(8)

の提案があるが，その有効性は検証されていない．また，複雑な形状のころに適

用する計算式も示されていない．  

(e)保持器からころ転動面に作用する垂直力，  

保持器からころ転動面に作用する垂直力は，軌道からころ転動面に作用する垂

直力の場合と同様に扱う (13)ことが報告されている．  

(f) 保持器からころ転動面に作用する接線方向の力（転がり粘性抵抗力，転がり

方向の油膜力，すべり摩擦力）  

保持器からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力および転がり方向の油膜

力は，いずれも，Houpert(8)が報告している．保持器からころ転動面に作用するす

べり摩擦力は，垂直力に摩擦係数をかけて求める (13)(14)(18)ことが行われている．

また，流体潤滑を想定して，油膜によるせん断応力から摩擦力を計算する (8) (13)こ

とも提案されている．しかし，複雑な形状のころに適用する計算式は示されてい

なく，実験検証も行われていない．油膜による力を求める際の前提条件である，

保持器ところ転動面の間に，十分な油が存在していることを確認する方法は，提

案されていない．  
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(g) ころに作用する計算式に関するこれまでの研究のまとめ  

以上より，ころ軸受内のころに作用する力の計算式に関する研究で得られた結

論をまとめると次のようになる．   

(1) 軌道からころ転動面に作用する垂直力の計算では，線接触に対する変位－

垂直力の計算式をスライス法と組み合わせることで，自動調心ころ軸受の

ような複雑な形状のころや，軌道輪にミスアライメントがある場合にも適

用できる計算式が提案されている．  

(2) 軌道からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力および転がり方向の油

膜力の計算では，油膜の潤滑領域を考慮した上で，実験検証が十分に行わ

れている計算式は報告されていない．また，自動調心ころ軸受に適用でき

る計算式は提示されていない．  

(3) 軌道からころ転動面に作用するトラクションの計算では，油膜の潤滑領域

を考慮した上で，実験検証が十分に行われている計算式は報告されていな

い．また，自動調心ころ軸受に適用できる計算式は提示されていない．  

(4) 保持器からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力，転がり方向の油膜力

およびすべり摩擦力の計算では，油膜の力学的影響を考慮した計算式が提

案されているが，油が十分に存在することの推定はできていない．また，

自動調心ころ軸受にも適用できる計算式も提示されていない．  

 

上記の (2)および (3)より，これまでの研究では，Table 1.1 に示すように，油膜

の潤滑領域を考慮した上で，自動調心ころ軸受に対応できる転がり粘性抵抗力，

 

Table 1.1  Formulas of forces acting on rollers 

Type 
Cylindrical and tapered  

  roller bearings 
Spherical roller bearings 

Normal force 〇  (Harris(26)) 〇  (Harris-Mindel(29)) 

Rolling resistance 〇  (Zhou-Hoeprich(10)) × 

Pressure force in  
rolling direction 

〇  (Zhou-Hoeprich(10)) × 

Traction 〇  (Houpert(8)) △  
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転がり方向の油膜力およびトラクションの計算式は，十分に確立されていないこ

とがわかる．  

1．2．2 保持器応力に関する研究  

保持器応力の測定および計算に関するこれまでの研究の流れを，Fig. 1.3に示す．

以下に，各研究で得られた知見と課題を示す．  

(a) Soらの研究 (4) 

Soらは，回転中の円筒ころ軸受の保持器のリブに発生する応力を，光弾性法に

より測定した．そして，ラジアル荷重下の円筒ころ軸受では，負荷圏の出入り口

付近でころが保持器の柱と接触し，保持器の応力が高くなることを示した．しか

し，この研究では，保持器応力の計算方法は示されていない．  

(b) 角田の研究 (5) (6) 

角田は，ひずみゲージ法により，玉軸受の保持器に作用する力を測定した．ま

た，保持器の中心が運転中に同じ位置に留まると仮定して，玉と保持器の最大接

触力を求め，保持器に作用する力の発生機構を説明した．しかし，実際の保持器

はふれまわり運動をすることもあるため (33)~(35)，この仮定には問題がある．なお，

この研究では，保持器応力の計算方法は示されていない．  

(c) 広田の研究 (7) 

広田は，ひずみゲージ法により玉軸受の波形保持器の応力を測定し，保持器の

リベット部またはポケット中央部に生じる応力が材料の疲労限度に達すると，保

持器が疲労破壊することを明らかにした．なお，広田は，保持器応力の計算にお

いて保持器のばね定数を考慮する必要があるとしているが，保持器応力の計算方

法を示していない．  

(d) Waltersの研究 (12) 

Walters は，保持器の 6 自由度の運動を考慮した玉軸受の解析プログラム

BASDAP（Ball and Separator Dynamics Analysis Program）を発表した．BASDAP

では，保持器は剛体で，ポケットと玉の間の流体潤滑膜による相互作用力を考慮

した保持器モデルが使用された．Waltersは，BASDAP による保持器の運動の計算

結果が実験結果に一致することを示しているが，保持器に作用する力の計算値と

測定値の比較を行っていない．なお，この研究でも保持器応力の計算方法は示さ

れていない．  
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(e) Guptaの研究 (13)~(16) 

Guptaは，転動体と保持器の 6 自由度の運動を考慮した円筒ころ軸受および玉

Year
1980 20001960

So et al.(1962)(4)

• Cage stress measurement in CRB
by using
a photoelastic

method.

Kakuta (1966)(5) (6)

• Analytical prediction of forces acting on cages 
by means of ball speed variation assuming the cage center stable.

Hirota (1987)(7)

• Ribbon cage stress measurement in BB by using strain-gauges.
• Crack occurs in the cage when stress exceeds its fatigue limit.

Studies on cage stresses

Studies on forces acting on cages

(a) Experimental studies on cage stresses and forces acting on cages 

Year
1980 2000

Walters (1971)(12)

• Dynamics analysis of BB.

Gupta (1979)(13) (14)

• Dynamics analysis of  CRB
with a rigid cage model.

Houpert (2010)(18) ~(20)

• CRB with an elastic
cage model 
including contact
springs between
pockets and rollers.

Pederson et al. (2006)(21)

• BB with a spring
-coupled-pockets
cage model.

Weinzapfel et al. (2009)(22)

• BB with a more-spring-coupled
-pockets cage model.

Araki & Kajiwara (2001)(23)

• Dynamics analysis of BB
on FEM software

• An elastic cage model 
with 132 elements.

Nakhimovski et al. (2009)(25)

• BB with an elastic cage
model by a CMS method.

Rigid cage model

Elastic cage model

Stack & Fritzson (2001)(17)

• The calculated pocket force
is twice of the measured force.

 
(b) Computational studies on bearing dynamics for cage stress calculation 

Fig. 1.3  History of cage stress studies for rolling bearings (CRB: Cylindrical Roller Bearing, BB: 

Ball Bearing, FEM: Finite Element Method, CMS: Component Mode Synthesis) 
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軸受の解析プログラム ADORE（Advanced Dynamics of Rolling Elements）を発表し

た．ADORE では，保持器のポケットと玉の間のヘルツ接触を考慮し，保持器は

ヘルツ接触を除いて剛体としたモデル（剛体保持器モデル）が使用された．Gupta

は保持器に作用する力の計算値と測定値の比較を行っていない . なお，この研究

でも保持器応力の計算方法は示されていない．  

(f) Stackeらの研究 (17) 

Stackeらは，転動体と保持器の 6 自由度の運動を考慮した玉軸受およびころ軸

受の解析プログラム BEAST（BEAring Simulation Toolbox）を発表した．この研究

でも剛体保持器モデルが使用された．Stackeらは，玉軸受の保持器に作用する力

について，BEAST による計算値が測定値の約 2 倍であることを示した．なお，こ

の研究でも保持器応力の計算方法は示されていない．  

(g) Houpertの研究 (18)~(20) 

Houpert は，ころと保持器の接触力の計算精度を向上するために保持器全体の

弾性変形を考慮した円筒ころ軸受の解析プログラム CAGEDYN を開発した．

Houpert は，保持器全体の弾性変形を考慮するために，保持器のポケットの柱に

ころが接触した際の保持器全体の変形量と復元力の関係をあらかじめ有限要素法

で求め，これを等価ばねに置き換えた．CAGEDYN では，このようにして求めた

保持器全体の等価ばねを，ころとポケットの間のヘルツ接触によるばねと直列に

配置したモデルが使用された．しかし，Houpert の研究では，保持器全体の弾性

変形を表す等価ばねのばね定数の求め方は示されていない．また，保持器に作用

する力の計算値と測定値の比較も行われていない．なお，この研究でも保持器応

力の計算方法は示されていない．  

(h) Pedersonらの研究 (21) 

Pedersonらは，保持器全体の弾性変形を考慮した玉軸受の解析プログラム FCM

（Flexible Cage Model）を開発した．FCM では，剛体とみなした保持器の各ポケ

ット部を保持器面内に配置された引張圧縮方向のばねおよびねじり方向のばねで

それぞれ連結したモデルにより，保持器全体の弾性変形が考慮された．なお，こ

のモデルでは，玉と保持器のヘルツ接触は考慮されているが，保持器全体の弾性

変形は保持器面内の２次元に限定された．Pedersonらは，FCM による保持器に作

用する力の計算値がポケットを連結するばねを無視した場合の 2 分の 1 になるこ
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とを示したが，測定値との比較を行っていない．なお，この研究でも保持器応力

の計算方法は示されていない．  

(i) Weinzapfelらの研究 (22) 

Weinzapfelらは，上記の FCM を用いてポケット間の連結ばねの本数を増した場

合の計算を行い，これらのばねがない場合の計算値との比較を行った．Weinzapfel

らは，ポケット間の連結ばねの本数を増した場合の保持器に作用する力の最大値

は，連結ばねがない場合に比べて，10 分の 1 になることを示した．しかし，保持

器に作用する力の計算値と測定値の比較は行っていない．なお，この研究でも保

持器応力の計算方法は示されていない．  

(j) 荒木らの研究 (23) 

荒木らは，玉軸受の保持器応力を有限要素法により計算した．荒木らは，保持

器を，132 個の 2 次元のシェル要素および保持器のポケットの中心と玉の中心を

滑らかに拘束する連結要素でモデル化し，玉と保持器のヘルツ接触を無視した．

荒木らは，彼らのモデルによる保持器応力の計算値の時間変化が，実験で得た保

持器のひずみの時間変化に対応することを示したが，2 次元の簡易形状の保持器

モデルであるため，保持器応力の計算値と測定値の比較は行っていない．荒木ら

は，計算時間の制約から，保持器を簡易的なモデルで再現したが，保持器の応力

分布を正確に計算するためには，実形状に対して要素分割した保持器モデルが必

要であることを指摘している 3．  

(k) Nakhimovskiらの研究 (25) 

Nakhimovski らは，保持器全体での弾性変形をモード合成法により考慮した解

析プログラムを開発した．Nakhimovski らは，この解析プログラムを使用するこ

とにより保持器が破損し軸受から外れる運転条件の予測に成功している．なお，

                                                      
3 本研究の第 5 章の保持器応力の計算のように，要素数 2 万 7 千個で，弾性保持

器モデルを作成すれば，有限要素法で得た応力分布の計算精度は測定値と比較し

得る程度になると予想される．ただし，その場合，256 GB以上の内部メモリを搭

載した最新の PC を用いたとしても，転動体と保持器の接触問題を含む数値積分

になるため，計算時間は数ヵ月オーダーになり，通常の軸受設計業務で使用する

ことは困難である．  
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モード合成法を用いれば，保持器応力の計算も原理上可能であるが，Nakhimovski

らの研究では，保持器応力の計算結果は示されていない．また，モード合成法を

使用するに当たり必要となる拘束モードおよびノーマルモードの設定方法も示さ

れていない．  

(l) 保持器応力に関するこれまでの研究のまとめ  

以上より，転がり軸受の保持器応力および保持器に作用する力に関する研究で

得られた結論をまとめると次のようになる．  

(1) 光弾性法およびひずみゲージ法により，保持器応力の測定が行われてきた．

しかし，光弾性法では保持器の近傍での測定空間の確保，ひずみゲージ法

では配線経路の確保が困難な場合が多い．また，コストや時間的な制約か

ら，実機と同じ運転条件下で保持器応力を測定できない場合も多い．  

(2) 保持器の中心が運転中に同じ位置に留まると仮定して，玉と保持器の最大

接触力を求めることで，保持器に作用する力の発生機構の説明がされてい

るが，実際の保持器はふれまわる場合もあることが知られている．  

(3) 保持器全体の弾性変形を無視し，ポケットと転動体間のヘルツ接触のみを

考慮した保持器モデル（剛体保持器モデル）を用いた場合の保持器に作用

する力の計算値は，測定値の 2 倍程度になる．一方，保持器全体の弾性変

形を考慮するために，保持器を単純なばねで置き換えたモデル，あるいは

剛体のポケットとこれらを連結するばねからなるモデルを用いた場合の保

持器に作用する力の計算値は，剛体保持器モデルを用いた場合の計算値よ

りも小さいことが示されている．しかし，保持器を単純なばねで置き換え

たモデル，あるいは剛体のポケットとこれらを連結するばねからなるモデ

ルを用いた場合の保持器応力の計算結果は示されていない．  

(4) 保持器応力を有限要素法によって計算する試みが行われている．計算時間

の制約から，要素数の少ない保持器モデルが用いられているが，保持器応

力を正確に計算するためには，要素数を増加しなければないないことが指

摘されている．  

(5) 保持器全体の弾性変形をモード合成法でモデル化し，転動体から保持器に

作用する力が計算されている．しかし，モード合成法を使用するに当たり

必要となる拘束モードおよびノーマルモードの設定方法が示されていない． 
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(6) 保持器応力の測定値と計算値の比較が行われていない．   

 

上の (1)～ (6)より，これまでの研究では，転がり軸受の保持器に作用する力につ

いては詳しく研究されているものの，保持器応力の計算方法は十分に確立されて

いないことがわかる．  

 

1．3 本研究の方針  

ころ軸受の保持器応力を短時間で正確に計算するためには，少なくとも以下の

事柄について研究する必要があると思われる．  

(1) 自動調心ころ軸受や軌道輪にミスアライメントがある場合でも適用でき

るころ軸受内に生じる各種の力の計算式  

(2) ころ軸受内に生じる各種の力の計算式の有効性についての実験的検証  

(3) ころと保持器の運動および保持器全体の弾性変形を考慮した保持器モデ

ルの提示，およびそれに基づく保持器に作用する力と保持器応力の計算方

法の提案  

(4) 保持器応力の計算時間と計算精度の検討  

(5) 保持器応力に関する実験的検証  

以下の各章では，上に沿って，次の順序で研究し，最後の第 6 章でころ軸受の

保持器応力の計算方法に関して得られた結論をまとめる．  

 

第 1 章「緒論」では，転がり軸受の保持器に作用する力および保持器応力に関

するこれまでの研究を概観して，解明すべき事柄を整理し，本研究の目的につい

て述べている．  

第 2 章「ころ軸受内の各種の力の計算式」では，保持器応力を計算する上で必

要となる，自動調心ころ軸受や軌道輪にミスアライメントがある場合でも適用可

能な，ころ軸受内に生じる各種の力の計算式を示す．なお，ここでは，低速回転

で油潤滑されたころ軸受を対象とする．  

第 3 章「ころ軸受内の各種の力の計算式の実験的検証」では，第 2 章で提示し

たころ軸受内に生じる各種の力の計算式の有効性を検証する．ころ軸受内で生じ

る各種の力を個別に実験で検証することが困難であるため，ころ軸受の回転トル
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クに換算し，回転トルクの実験値と比較することで，第 2 章で提案したころ軸受

内に生じる各種の力の計算式の有効性を検証する．  

第 4 章「モード合成法で保持器応力を計算するための拘束モードおよびノーマ

ルモードの設定方法」では，第 2 章で示したころ軸受内に生じる各種の力の計算

式を汎用マルチボディ解析ソフトウェア（Adams 2013.2(36)）に組み込み，モード

合成法に基づいて保持器応力の計算を行う．そして，保持器のポケット隅部の応

力を精度よく短時間に計算するために，モード合成法における拘束モードおよび

ノーマルモードの設定方法を提案する．  

第 5 章「運転中のころ軸受の保持器の運動・保持器の破損実験に対する提案し

た計算方法の適用」では，まず，実験において，運転中の円すいころ軸受の保持

器の運動および保持器応力を測定する．次に，第 4 章までで提案した計算式と方

法を用いて，保持器の運動および保持器応力を計算し，実験結果と比較する．以

上により，提案した保持器応力の計算方法の有効性を検証する．  

第 6 章「結論」では，以上の各章で得られたころ軸受内の力および保持器応力

の計算方法に関する結言をまとめて述べる．  

 

1．4 記号  

本研究で用いる記号を以下に記す．   

a  転がり方向と直交する方向の接触楕円の半径 ,  m  

Ao 1  負荷前の外輪軌道上の接触部中央の点  

Ao 2  負荷後の外輪軌道上の接触部中央の点  

A1  トラクション計算における定数  

b  転がり方向の接触楕円の半径，または線接触部の接触半幅 ,  m  

b *  点接触と等価な平均圧力を有する線接触部の有効接触半幅 ,  m  

B  有限要素の形状により定まる変位からひずみへの変換行列  

c o sτ  補助変数  

C  比熱 ,  J / ( k g∙K )  

Cc s 保持器応力の補正係数  = 1 / ( 1 +ε m a)  

Cm1  保持器のラジアル方向の変位計 Sr 1 および Sr 3 に対する加重平均の

重みづけ係数  



   

- 14 - 

Cm2  保持器のラジアル方向の変位計 Sr 2 および Sr 4 に対する加重平均の

重みづけ係数  

C t  熱修正係数  

dc l x , dc l y  保持器の大径側のリブの X 軸および Y 軸方向の変位 ,  m  

dc x, dc y 保持器の中心の X 軸および Y 軸方向の変位 ,  m  

dc z m x X 軸の負側における保持器の大径側のリブのアキシアル方向変位 ,  

m  

dc z p x X 軸の正側における保持器の大径側のリブのアキシアル方向変位 ,  

m  

dc z m y Y 軸の負側における保持器の大径側のリブのアキシアル方向変位 ,  

m  

dc z p y Y 軸の正側における保持器の大径側のリブのアキシアル方向変位 ,  

m  

dC  保持器全体の弾性変形による接触点の垂直方向移動量 ,  m  

da 1～da 4  保持器のアキシアル方向変位の測定値 ,  m  

d r 1～d r 4  保持器のラジアル方向変位の測定値 ,  m  

d r g  保持器のラジアル方向の変位計と保持器のリブの平均距離 ,  m  

D  デボラ数  

D F  ころ端面の曲率半径の中心からつばの接触点までの距離 ,  m  

D s 保持器のアキシアル方向の変位計間の距離 ,  m  

e  軌道ところの接触中心から油膜の圧力中心までの距離 ,  m  

E  縦弾性係数 ,  P a  

E  ひずみから応力への変換行列  

*E  軌道輪ところの材料の等価弾性係数 ,  P a  

*
CE  保持器ところの材料の等価弾性係数 ,  P a  

f B  境界点に作用する力ベクトル ,  N  

f C N  保持器からころに作用する単位長さ当たりの垂直力 ,  N  

f i N i  ころ転動面から内輪軌道に作用する単位長さ当たりの垂直力 ,  N / m  

f i P i  ころ転動面から内輪軌道に作用する単位長さ当たりの転がり方向

の油膜力 ,  N / m  
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f i R i  ころ転動面から内輪軌道に作用する単位長さ当たりの転がり粘性

抵抗力 ,  N / m  

f i T i  ころ転動面から内輪軌道に作用する単位長さ当たりのトラクショ

ン ,  N / m  

f N  軌道からころ転動面に作用する単位長さ当たりの垂直力 ,  N / m  

f o N o ころ転動面から外輪軌道に作用する単位長さ当たりの垂直力 ,  N / m  

f o P o ころ転動面から外輪軌道に作用する単位長さ当たりの転がり方向

の油膜力 ,  N / m  

f o R o ころ転動面から外輪軌道に作用する単位長さ当たりの転がり粘性

抵抗力 ,  N / m  

f o T o ころ転動面から外輪軌道に作用する単位長さ当たりのトラクショ

ン ,  N / m  

f P  軌道からころ転動面に作用する単位長さ当たりの転がり方向の油

膜力 ,  N / m  

f R  軌道からころ転動面に作用する単位長さ当たりの転がり粘性抵抗

力 ,  N / m  

f T  軌道からころ転動面に作用する単位長さ当たりのトラクション ,  

N / m  

F a  アキシアル荷重 ,  N  

F C C  ころから保持器に作用する力 ,  N  

F C C N ころから保持器に作用する垂直力 ,  N  

F C N  保持器からころに作用する垂直力 ,  N  

F C P  保持器からころ転動面に作用する転がり方向の油膜力 ,  N  

F C R 保持器からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力 ,  N  

F C S 保持器からころ転動面に作用するすべり摩擦力 ,  N  

F D  潤滑油および空気からころに作用する流体の抗力 ,  N  

F F N  つばからころ端面に作用する垂直力 ,  N  

F F T  つばからころ端面に作用するトラクション ,  N  

F N  軌道からころ転動面に作用する垂直力 ,  N  

F P  軌道からころ転動面に作用する転がり方向の油膜力 ,  N  
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F ' P  平行に線接触する場合の軌道からころ転動面に作用する転がり方

向の油膜力 ,  N  

F r  ラジアル荷重 ,  N  

F R  軌道からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力 ,  N  

F ' R 平行に線接触する場合の軌道からころ転動面に作用する転がり粘

性抵抗力 ,  N  

F T  軌道からころ転動面に作用するトラクション ,  N  

F ' T  平行に線接触する場合の軌道からころに作用するトラクション ,  N  

g  重力加速度 ,  m / s2  

g1  線接触に対する潤滑領域判別チャートにおける粘性パラメータ  

g3  線接触に対する潤滑領域判別チャートにおける弾性パラメータ  

gE  点接触に対する潤滑領域判別チャートにおける弾性パラメータ  

gV  点接触に対する潤滑領域判別チャートにおける粘性パラメータ  

G  軌道輪ところの接触における材料パラメータ  

GC  保持器ところの接触における材料パラメータ  

GL  潤滑油のせん断弾性係数，P a  

hc e n 中央膜厚 ,  m  

hm i n  最小膜厚 ,  m  

H m i n  無次元最小膜厚  

I b x ころの Xb 軸まわりの慣性モーメント ,  k g  m2  

I b z ころの Zb 軸まわりの慣性モーメント ,  k g  m2  

j  スライス番号  

j 0  接触に関与するスライスの最小番号  

j M  接触部中央のスライス番号  

k  楕円比（=a / b），保持器の柱のスライス番号  

k0  接触に関与する保持器の柱のスライスの最小番号  

K B B 境界点の剛性行列  

K B I ,  K I B  境界点と内点との間の剛性行列  

K b  ころの熱伝導率 ,  W / ( m  K )  

K *
r a c e ころと内・外輪の線接触の非線形ばね定数 ,  N / m1 0 / 9 
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K C N 保持器ところの点接触の非線形ばね定数 ,  N / m3 / 2
 

K F N  つばところ端面の点接触の非線形ばね定数 ,  N / m3 / 2
 

K I I  内点の剛性行列  

K L  潤滑油の熱伝導率 ,  W / ( m  K )  

{ 2 K / ( π µ ) }  c o sτ  によって決まる定数  

l  軌道ところ転動面の有効接触長さ ,  m  

l b e ころ転動面の長さ ,  m  

l b m ころ転動面の最大径部と転動面の中央部のアキシアル方向距離 ,  m  

l C  保持器ところ転動面の有効接触長さ ,  m  

l C g 保持器の大径側のリブの端面から保持器の重心までのアキシアル

方向距離 ,  m  

l C l  保持器の大径側のリブから保持器の中心までのアキシアル方向距

離 ,  m  

l C p 保持器の大径側のリブの端面から保持器のポケットところとの接

触点までのアキシアル方向距離 ,  m  

l e l  ころ中心からころ端面までの距離 ,  m  

l F c o 内輪の中つばの外径側の幅 ,  m  

L t  熱修正係数の計算に用いる無次元パラメータ  

mb  ころの質量 ,  k g  

mC  保持器の質量 ,  k g  

mo  外輪の質量 ,  k g  

mL  潤滑油によって決まる定数  

M B B 境界点の質量行列  

M B R G 軸受の回転トルク ,  N  m  

M C  保持器からころに作用するすべり摩擦力による回転トルク ,  N  m  

M F  つばからころ端面に作用するトラクションによる回転トルク ,  N  m  

M P  転がり方向の油膜力による回転トルク ,  N  m  

M R 転がり粘性抵抗力による回転トルク ,  N  m  

M T  トラクションによる回転トルク ,  N  m  

M I I  内点の質量行列  



   

- 18 - 

n  有効接触長さにおけるスライスの個数  

nb  保持器の柱のスライスの個数  

nb c o n １つの接触部において接触している保持器の柱のスライスの個数  

nc o n １つの接触部において接触しているスライスの個数  

N D  拘束モードおよびノーマルモードの運動方程式から得られる固有

ベクトルを並べた行列  

Ob - Xb YbZb  ころに対して設定した移動座標系  

OC  保持器上の基準位置  

O- X Y Z 内輪中心に設定した静止座標系  

Oo  外輪中心  

Pa  アキシアル内部すきま ,  m 

Pd  ラジアル内部すきま ,  m 

Pm a x 最大接触圧力 ,  P a  

Pm e a n 平均接触圧力 ,  P a  

Q *  モード座標ベクトル ,  m  

Q C  拘束モードのモード座標ベクトル ,  m  

Q N  ノーマルモードのモード座標ベクトル ,  m  

r b  ころ転動面のクラウニング半径 ,  m  

r e ころ端面の曲率半径 ,  m  

r i  内輪の溝半径 ,  m  

r *
i  内輪側接触部のアキシアル方向等価曲率半径 ,  m  

r o  外輪の溝半径 ,  m  

r *
o  外輪側接触部のアキシアル方向等価曲率半径 ,  m  

r p  保持器の柱のアキシアル方向の曲率半径 ,  m  

Rb  ころ転動面の半径 ,  m  

Rb / f  保持器の前方の柱ところの接触点におけるころ半径 ,  m  

Rb / r  保持器の後方の柱ところの接触点におけるころ半径 ,  m  

RC l  保持器の大径側のリブの半径 ,  m  

RC p 保持器のポケットところとの接触点までの半径 ,  m  

Re ころの中心線からつばところ端面の接触点までの距離 ,  m  
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RE  ころの中心線から保持器のリブところ端面の接触点までの距離 ,  m  

RF   軌道輪の中心線からつばところ端面の接触点までの距離 ,  m  

Ri  内輪軌道半径 ,  m  

Ro  外輪軌道半径 ,  m  

Rr b  軌道輪の中心線からころ転動面までの距離 ,  m  

R*  等価半径 ,  m  

*
perR  転がり方向に直交する方向の等価半径 ,  m  

*
rolR  転がり方向の等価半径 ,  m  

s  すべり率  

Sa 1～Sa 4  保持器のアキシアル方向の変位計  

Sm e a n 無次元せん断応力  

Sr 1～Sr 4  保持器のラジアル方向の変位計  

t  時間 ,  s  

t a  軸の回転周期 ,  s  

t p o 外輪に対するころの通過周期 ,  s  

TL  潤滑油の温度 ,  K  

u B  境界点の変位ベクトル ,  m  

u I  内点の変位ベクトル ,  m  

uO  軌道輪の表面速度 ,  m / s  

uO b ころの表面速度 ,  m / s  

uO e ころ端面の表面速度 ,  m / s  

uO F  つばの表面速度 ,  m / s  

∆ u  すべり速度 ,  m / s  

U  速度パラメータ  

w  スライスの幅 ,  m  

W 荷重パラメータ  

XT  P E領域下のトラクション計算の定数   

z 一列あたりのころの個数  

Ze l  内輪の中つばところ端面の接触点の Zb 座標 ( < 0 ) ,  m  

ZL  潤滑油の定数  
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Zs 軌道ところ転動面の接触部の単位長さ当たり垂直力 f N ところ中心

線の交点の Zb 座標 ,  m  

α 0  潤滑油の粘度－圧力係数 ,  P a- 1  

α r  転がり方向の等価半径に対する転がり方向に直交する方向の等価

半径の比  

β  潤滑油の粘度－温度係数 ,  K − 1  

γ  傾斜角 ,  r a d  

γ b  ころの傾斜角 ,  r a d  

γ C  Xb 軸に対する保持器ポケットの柱の傾斜角 ,  r a d  

γ C a Yb 軸に対する保持器ポケットの柱の傾斜角 ,  r a d  

γ C r  Z 軸に対する保持器ポケットの柱の傾斜角 ,  r a d  

γ F  つば面の傾斜角 ,  r a d  

δ  軌道ところ転動面の弾性接近量 ,  m  

δ C  保持器ところの弾性接近量 ,  m  

δ C ( r i g i d )  剛体保持器モデルにおける保持器ところの弾性接近量 ,  m  

δ F  つばところ端面の弾性接近量 ,  m  

δ M  軌道ところ転動面の接触部中央の弾性接近量 ,  m  

δ n  θ o 方向の内・外輪の軌道ところ転動面の接触部中央の弾性接近量の

和 ,  m  

δ s ころに対する外輪のラジアル面内変位 ,  m  

δ X  外輪の X 軸方向変位 ,  m  

δ Y 外輪の Y 軸方向変位 ,  m  

δ Z  外輪の Z 軸方向変位 ,  m  

ε m 有限要素法で求めた保持器のポケット隅部の最大主応力に対する

モード合成法で求めた最大主応力の誤差率  

ε m a 有限要素法で求めた保持器のポケット隅部の最大主応力に対する

モード合成法で求めた最大主応力の誤差率の平均値  

ε t  時間 t におけるひずみベクトル  

Ε R 軌道ところ転動面の間で単位時間に消費されるエネルギ ,  W  

Ε C  保持器ところの間で単位時間に消費されるエネルギ ,  W  
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Ε F  内輪のつばところ端面の間で単位時間に消費されるエネルギ ,  W  

ζ  潤滑油温度上昇計算式における定数 ,  s3 K / k g  

η  潤滑油の粘度 ,  P a∙s  

( )d / d LTη−  温度に対する潤滑油の粘度低下の傾き ,  P a∙s / K  

η 0  大気圧下の潤滑油の粘度 ,  P a∙s 

θ  接触角 ,  r a d  

θ o a 外輪が力ゼロで一列のすべてのころと接したときの外輪接触角 ,  

r a d  

µ  ヘルツ計算における定数  

µ S 摩擦係数  

ν  ポアソン比  

ν H z  ヘルツ計算における定数  

ν L  潤滑油の動粘度 ,  m2 / s   

ν L 4 0 4 0℃における潤滑油の動粘度 ,  m2 / s 

ν L 1 0 0 1 0 0℃における潤滑油の動粘度 ,  m2 / s 

ρ b  ころの密度 ,  k g / m3  

ρ L  大気圧下の潤滑油の密度 ,  k g / m3  

σ C M S モード合成法で求めた保持器のポケット隅部の最大主応力 ,  P a  

σ F E  有限要素法で求めた保持器のポケット隅部の最大主応力 ,  P a  

σ t  応力ベクトル ,  P a  

Σ  無次元せん断速度  

Σ ρ  主曲率の和 ,  1 / m  

τ L  潤滑油の特性応力 ,  P a  

ϕ  一列内のころ番号  

ϕ n s 重力に起因した垂直力を保持器ポケットに与える非負荷圏の最初

のころの番号  

ϕ n e 重力に起因した垂直力を保持器ポケットに与える非負荷圏の最後

のころの番号  

φ  軌道ところ転動面の接触部におけるトラクション係数  

φ F  つばところ端面の接触部におけるトラクション係数  
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Φ  接触部における無次元温度上昇量  

Φ C  拘束モードのモード座標ベクトルから内点の変位ベクトルへの変

換行列  

Φ N  ノーマルモードのモード座標ベクトルから内点の変位ベクトルへ

の変換行列  

χ  ころの列番号  

ψ  ころの円周方向角度 ,  r a d  

ω  固有角振動数 ,  r a d / s  

ω b  ころの自転角速度 ,  r a d / s  

ω C  保持器の回転角速度 ,  r a d / s  

ω i  内輪の回転角速度 ,  r a d / s  

ω o  外輪の回転角速度 ,  r a d / s  

 

下付き添字  

b  ころ，またはころ転動面  

B  ころ大端面が保持器のリブに接触する保持器の下側にあるころの

番号  

c  内輪の中つば  

C  保持器ところの接触部  

f  保持器の前方の柱  

F  つばところ端面の接触部  

i  内輪軌道，または内輪側  

I R  等粘度－剛体領域  

j  スライス番号  

k  保持器の柱の分割番号  

l  ころの大端面，保持器の大径側のリブ，内輪の大つば，保持器のポ

ケットの大径側の隅部，保持器の柱の大径側領域  

m 保持器の小径側のリブ，保持器の柱の小径側領域  

M d  拘束モードおよびノーマルモードの次元数の和  

M n  ノーマルモードで考慮されるモードの総数  
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o  外輪軌道，または外輪側  

( p o i n t )  点接触  

Pm a x  最大接触圧力が生じるスライス  

P R 高圧粘度－剛体領域  

r  保持器の後方の柱  

r a c e  軌道  

s ころの小端面，内輪の小つば，保持器のポケットの大径側の隅部  

T  保持器を支持する保持器の上側にあるころの番号  

ϕ  一列内のころ番号  

χ  ころの列番号  
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第  2 章 ころ軸受内の各種の力の計算式  

2．1 緒言  

保持器応力を求めるには，まず，ころ軸受内に生じる各種の力の計算式を明ら

かにする必要がある．  

ころ軸受の座標系および各部品の回転角速度を Fig. 2.1に示す．Fig. 2.1 (a)に示

すように，ころ軸受は，外輪が角速度ωo で回転し，内輪が角速度ω i で回転してい

るとする．なお，Fig. 2.1において，O-XYZは軸受に対して設定した座標系であり，

O は軸受中心を表す．また，Ob−XbYbZb はころに対して設定した移動座標系であり，

Ob はころの中心を表す．ωC は保持器の回転角速度，ωb はころの自転角速度であ

る．なお，本文中における記号とその単位については，1.4 節にまとめて示して

あるので，参照されたい．  

ころ軸受内に生じる各種の力の計算式の導出にあたっては，ころ中心を固定し

て考え，ころに作用する力を検討するのが慣例である (31)．そこで，Fig. 2.1 (a)に

示す系を，ころ中心を固定した Fig. 2.1 (b)に示す系に置き換えて検討することに

     

   (a) Relative to the space    (b) Relative to the roller orbital motion 

Fig. 2.1 Coordinate systems and angular velocities of bearing components 
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する (31)．Fig. 2.1 (b)では，ころ中心を固定するために各部品を保持器と逆方向に

回転させている．そのため，外輪はωo‐ωC および内輪はω i‐ωC の回転角速度をそ

れぞれ持つことになる．以下では，Fig. 2.1 (b)に示す系を用いて，ころに作用す

る各種の力の計算式について述べる．  

これまでの研究 (8)~(10)(30)(32)より，油潤滑下のころ軸受では，ころに対して Fig. 

2.2 に示すような力が作用すると考えられる．なお，Fig. 2.2は，一例として，自

動調心ころ軸受の場合を示している．図において，FN は軌道からころ転動面に作

用する垂直力，FR は軌道からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力，FP は軌道

からころ転動面に作用する転がり方向の油膜力，FT は軌道からころ転動面に作用

するトラクション，e は軌道ところの接触中心から油膜の圧力中心までの距離，

fN は軌道からころ転動面に作用する単位長さ当たりの垂直力，FFN はつばからこ

ろ端面に作用する垂直力，FFT はつばからころ端面に作用するトラクション，FCN

は保持器からころに作用する垂直力，FCS は保持器からころに作用するすべり摩

擦力，FCRは保持器からころに作用する転がり粘性抵抗力，FCP は保持器からころ

に作用する転がり方向の油膜力である．また，各記号における下付き添字 i は内

輪軌道，o は外輪軌道，c は内輪の中つば，s は小つばあるいは保持器の小径側の

リブ， f は保持器の前方の柱， r は保持器の後方の柱， l は保持器の大径側のリブ

に関することを表す．  

Fig. 2.2に基づけば，ころに作用する力を以下のように分類することができる．

なお，当然であるが，軸受内では，個々に示す 13 種類の力の反力がころからころ

に接触する部品あるいは流体に作用する．  

 

(1)軌道からころ転動面に作用する垂直力 FNi，FNo
(26)(29)(30) 

(2)軌道からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力 FRi，FRo
(8)~(10) 

(3)軌道からころ転動面に作用する転がり方向の油膜力 FPi，FPo
(32)(8) (10) 

(4)軌道からころ転動面に作用するトラクション FTi，FTo
(8) (12)~(14)(18)(29)~(32)  

(5)つば 4からころ端面に作用する垂直力 FFNc，FFNs
(13)(29)(30) 

                                                      
4 ころ転動面の形状が非対称形の自動調心ころ軸受を対象とする．そのため，中

つばを有する．  
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(6)つばからころ端面に作用するトラクション FFTc，FFTs
(30)(9) (10) 

(7)保持器からころ転動面に作用する垂直力 FCNf，FCNr
(30) 

(8)保持器からころ転動面に作用するすべり摩擦力 FCSf，FCSr
(30) 

(9)保持器からころ端面に作用する垂直力 FCNl，FCNm 

   

   (a) Front view                     (b) Side view 

 

(c) Details of roller/cage contacts 

Fig. 2.2 Forces acting on roller 
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(10)保持器からころ端面に作用するすべり摩擦力 FCSl，FCSm
(8) 

(11)保持器からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力 FCRf，FCRr
(8) 

(12)保持器からころ転動面に作用する転がり方向の油膜力 FCPf，FCPr
(8) 

(13)潤滑油および空気からころに作用する流体の抗力 FD
(13) 

ここで，(1)～ (6)は軌道からころに作用する力，(7)～ (12)は保持器からころに作用

する力， (13)は潤滑油および空気からころに作用する力である．  

 

上記 (1)～ (4)に示す軌道からころに作用する力については，1．2．1 項 (g)に記し

たように，自動調心ころ軸受のころに対する，(2)軌道からころ転動面に作用する

転がり粘性抵抗力および (3)軌道からころ転動面に作用する転がり方向の油膜力

の計算式は示されていない (29)(30)．これらに加えて，トラクションの計算で必要と

なるトラクション係数については，種々の潤滑状態に対して簡便な計算方法が得

られていないなどの問題がある (8) (29)(30)．さらに，保持器からころに作用する力の

うち，(11)転がり粘性抵抗力，(12)転がり方向の油膜力に関する計算式が提案され

ている (8)が，ころと保持器の相対位置が変化する場合の計算は難しい．以上から

わかるように，油潤滑下のころ軸受では，ころに作用する力の計算に未だ多くの

問題がある 5．  

軸受が低回転速度で運転される場合，ポケット部における油膜圧力は低く，境

界潤滑状態とみなすことができ，上記 (11)および (12)の油膜による力を無視するこ

とができる．また，上記 (13)のころに作用する流体の抗力も無視でき，ころに作

用する力を求めることが比較的容易になる．  

そこで，本章では，低回転速度で運転される油潤滑されたころ軸受を対象とし，

上記 (1)から (10)の 10 種のころに作用する力の計算式を検討する．  

2．2 対象とするころ軸受の形式  

代表的なころ軸受には，Fig. 2.3に示すように，自動調心ころ軸受，円すいころ

軸受，円筒ころ軸受，および針状ころ軸受などがある．本章では，油潤滑下の自

                                                      
5 Zhouらは，つばところ端面の接触部において，すべり率が高い場合に，転がり

粘性抵抗力および転がり方向の油膜力が，トラクションに比べ小さく無視できる

としている (10)．そこで，本研究でも，Zhouらと同様に考えることにする．  
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動調心ころ軸受を主な対象とし，ころ軸受内に生じる各種の力の計算式を検討す

ることとする．なお，円すいころ軸受，円筒ころ軸受および針状ころ軸受は，自

動調心ころ軸受に比べて形状が単純である．そのため，これらの軸受に対しても，

自動調心ころ軸受に対する本章の計算式を適用することができる．  

 

    

(a) Spherical roller bearing   (b) Tapered roller bearing 

 

    

(c) Cylindrical roller bearing      (d) Needle roller bearing 

Fig. 2.3 Types of roller bearings(37) 
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2．3 軌道からころ転動面に作用する垂直力 FNi，FNo 

軌道からころ転動面に作用する垂直力 FNi，FNo は，自動調心ころ軸受や，軌道

輪にミスアライメントがある場合にも適用できる，Harrisのスライス法 (26)(29)を用

いて求めることとする．そして，これまでの研究 (29)(38)(39)と同様に油潤滑下であ

っても，油膜厚さを無視した状態で，垂直力を求めることとする．  

Palmgrenの研究 (28)により，軌道と円筒状のころ転動面が平行に線接触する場合，

軌道ところ転動面の弾性接近量 δ と垂直力 FN は，次式の関係を持つことが知られ

ている (38)．  

 
0.9

0.8
*

8
0.39 NF

l
E

δ − 
=  

 
 (2.1) 

ここで， *E は軌道輪ところの材料の等価弾性係数， l は軌道ところ転動面の有効

接触長さを表す． *E は次式で与えられる．  

 
12 2

* race

race

1 1
2 b

b

E
E E

ν ν
−

 − −= + 
 

 (2.2) 

ただし，ν はポアソン比，E は縦弾性係数であり，下付き添字 raceは軌道，b は

ころに関することを表す．  

式 (2.1)より，FN は次式で与えられる．  

 
8 10

* 9 90.356NF E l δ=  (2.3) 

軌道からころ転動面に作用する単位長さ当たりの垂直力 fN は，FN を有効接触長

さ l で割ることで，次式のように書くことができる．  

 
1 10

* 9 90.356Nf E l δ
−

=  (2.4) 

自動調心ころ軸受や，軌道輪にミスアライメントがある場合に対応するため，

平行に線接触することを前提とした上記の線接触の式を，接触部を長さ方向に微

小に分割したスライス片ごとに計算し（スライス法），軌道からころ転動面に作

用する垂直力を求める (26)(29)．  

いま，Fig. 2.4に例示するように，内輪および外輪軌道からころ転動面に作用す
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る垂直力 FNi，FNo に平行な方向で，それぞれの接触部をスライスする．Fig. 2.4

において，Rrb は軌道輪の中心線からころ転動面までの距離， δは軌道ところ転動  

面の弾性接近量，θ は接触角，Rb はころ転動面の半径，γb はころの傾斜角，l は有

 

Fig. 2.4 Slices of the contact between roller and raceways 



   

- 31 - 

効接触長さ，w はスライスの幅，n は有効接触長さにおけるスライスの個数であ

り，各記号の添字 i は内輪側，o は外輪側， j は番号 j のスライスに関することを

表す．内・外輪の軌道ところ転動面の有効接触長さ l i， l o は，次式のように表さ

れる．なお， l i および l o の方向は，それぞれ内輪側および外輪側のスライス線に

垂直な方向である．  

 
i i i

o o o

l n w

l n w

= 
= 

 (2.5) 

内輪側では，ni 個のスライスのうち，スライス番号 j が j 0i～ ( j 0i+nconi−1)の nconi  個

のスライスにおいて，内輪軌道ところ転動面が接触し，垂直力が生じているとす

る．一方，外輪側では，no 個のスライスのうち，スライス番号 j が j 0o～ ( j 0o+ncono−1)

の ncono 個のスライスにおいて，外輪軌道ところ転動面が接触し，垂直力が生じて

いるとする．内輪側および外輪側の番号 j のスライスにおける単位長さ当たりの

垂直力 fNi j， fNoj は，式 (2.4)および (2.5)に基づいて，次式で与えられる (26)．  

 
( )

( )

1
10

9
9

1
10

9
9

*
con

*
con

0.356

0.356

Nij i i i ij

Noj o o o oj

f E n w

f E n w

δ

δ

−

−


= 



= 

 (2.6) 

ここで， *
iE および *

oE は，それぞれ内・外輪ところの材料の等価弾性係数であり，

次式で与えられる．  

 

12 2
*

12 2
*

1 1
2

1 1
2

i b
i

i b

o b
o

o b

E
E E

E
E E

ν ν

ν ν

−

−

 − −
= + 
 


  − −= +  
  

 (2.7) 

δ i j および δoj は，Fig. 2.5に示す幾何学的な関係から，次式で与えられる．  

 
( )
( )

cos

cos

ij ij rbij i

oj rboj oj o

R R

R R

δ θ

δ θ

= − 


= − 

 (2.8) 

ただし，Ri j および Roj は，それぞれ番号 j のスライスにおける内・外輪の軌道の

半径であり，その他の記号は Fig. 2.4と同様である．内・外輪の軌道ところ転動

面の接触は，それぞれ δ i j  >0， δoj  >0 となるときに生じる．そのため，これらに応
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じて j0 i，ncon i， j0o および ncono を定める必要がある．なお，  i j， oj は，Fig. 2.5 に

示す方向を正とする．また， fNi j， fNoj の正の方向も，それぞれ  i j，oj と同じであ

る．  

以上より，内・外輪の軌道からころ転動面に作用する垂直力 FNi，FNo は，次式

のように書き表すことができる．  

 

0 con

0

0 con

0

1

1

i i

i

o o

o

j n

Ni i Nij

j j

j n

No o Noj

j j

F w f

F w f

 



 




 





 





 (2.9) 

    

(a) Inner side                    (b) Outer side 

Fig. 2.5 Contact deformation 
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2．4 軌道からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力 FRi，FRo 

ころ軸受は，通常，軌道ところ転動面の間に油膜が形成される条件下で使用さ

れる．油膜の形成にともない，軌道およびころ転動面には，転がり粘性抵抗力（Fig. 

2.6）が作用する (8)~(10)．ここでは，自動調心ころ軸受や，軌道輪にミスアライメ

ントがある場合にも適用できる，油膜の潤滑領域を考慮した，軌道からころ転動

面に作用する転がり粘性抵抗力の計算式を検討する．  

2．4．1 軌道ところ転動面の間の油膜厚さと潤滑領域の関係  

まず，転がり粘性抵抗力の計算に必要となる油膜厚さの計算式を検討する．  

軌道ところ転動面の間の油膜厚さには，潤滑油粘度の圧力による変化および軌

道ところ転動面の接触部の弾性変形が大きく影響する．そのため，油膜厚さは，

通常，以下の 4 つの領域（潤滑領域）に分けて議論される (40)(41)．  

(1) 高圧粘度－弾性体領域（PE領域） 6 

(2) 高圧粘度－剛体領域（PR 領域）  

(3) 等粘度－剛体領域（ IR 領域）  

(4) 等粘度－弾性体領域（ IE 領域） 7 

線接触に対する潤滑領域の判別は，一般に，Fig. 2.7に示す Hookeチャート (41)

により行われている．一方，コンピュータ上で潤滑領域の判別を行うためには，

                                                      
6 いわゆる弾性流体潤滑（EHL）の状態である．  

7 ソフト EHL とも呼ばれ，ゴムや樹脂などの軟質材料の接触時に現れる (42)．  

 

Fig. 2.6  Rolling resistance forces of raceways on roller 
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Fig. 2.7  Hooke chart 

 

Table 2.1  Discriminations for each lubrication regime for line contacts 

Regime Discrimination 

PE 
1/3 1.4 3

3 1 3 1 1 34.27 and 2.23 and 1.08g g g g g g≤ ≤ ≤  

PR  3
1 3 15.07 and 1.08g g g≤ ≤  

IR ( )1/3
1 1 3 35.07 or 4.27 and 1.84g g g g≤ ≤ ≤

 

IE  
1.4

3 1 31.84 and 2.23g g g≤ ≤  

 

チャート形式よりも式の形式で与えられた方が便利である．Hookeチャートに示  

される潤滑領域 (41)を，式の形式で示したものが Table 2.1である．なお，Fig. 2.7

および Table 2.1において，g1 は線接触における粘性パラメータ，g3 は線接触にお

ける弾性パラメータであり，それぞれ以下の式により与えられる (41)．  
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 1/2 3/2
1g GU W−=  (2.10) 

 1/2
3g U W−=   (2.11) 

ここで，G は軌道輪ところの接触における材料パラメータ，U は速度パラメータ，

W は荷重パラメータであり，それぞれ以下の式で与えられる (41)．  

 *
0G Eα=  (2.12) 

 0
* *

au
U

E R

η=  (2.13) 

 * *
NfW

E R
=  (2.14) 

ただし，α0は潤滑油の粘度－圧力係数， *E は軌道輪ところの材料の等価弾性係数

（式 (2.7)参照），η0 は大気圧下の潤滑油の粘度，ua は転がり速度，R*は等価半径，

fN は軌道からころ転動面に作用する単位長さ当たりの垂直力（式 (2.6)参照）であ

る．式 (2.10)～ (2.14)は，内輪側および外輪側のそれぞれについて検討する必要が

あり，以下の諸式を伴って計算される．  

式 (2.12)中の潤滑油の粘度－圧力係数α0[Pa-1]は，内輪側および外輪側に対して，

次式で与えられる (43)．  

 
( ){ }
( ){ }

6 8
0

6 8
0

0.1657 0.2332log 10 10

0.1657 0.2332log 10 10

i Li L

o Lo L

m

m

α ν

α ν

−

−

= + × × 


= + × × 


 (2.15) 

ここで，式中の下付き添字 i および o はそれぞれ，内輪側および外輪側を表す．

また，mL は潤滑油によって決まる定数であり，  

 
( ) ( )6 6

40 100log log 10 0.7 log log 10 0.7

log373.15 log313.15

L L

Lm
ν ν× + − × +

=
−

 (2.16) 

で与えられる (44)．ここで，νL40 およびνL100[m
2/s]は，40℃および 100℃における潤

滑油の動粘度である．式 (2.15)における νLi および νLo[m2/s]は，内輪側および外輪

側の潤滑油の動粘度であり，次に示す ASTM-Waltherの式 (44)で与えられる．  
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( ) ( )

( ) ( )

6log /313.15 log log 10 0.740

6log /313.15 log log 10 0.740
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10 0.7 10
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−

−

 = −  
  


  = −    

 (2.17) 

ここで，TLi および TLo[K] は，内輪側および外輪側の潤滑油の温度である．式 (2.13)

の計算で必要な内輪側および外輪側の転がり速度 uai，uao は，次式で与えられる．  

 

( )

( )
2

2

i C i b b

ai

o C o b b

ao

R R
u

R R
u

ω ω ω

ω ω ω

− +
= 




− + 
= 

 (2.18) 

ここで，ω i は内輪の回転角速度，ωC は保持器の回転角速度，ωb はころの自転角速

度，Ri は内輪軌道半径，Ro は外輪軌道半径，Rb はころ転動面の半径を表す．式 (2.13)

および (2.14)の計算で必要な内輪側および外輪側の等価半径 *
iR ， *

oR は，次式で与

えられる (41)．  
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1
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i b
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o
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R R

θ θ

θ θ

−

−

 
= + 
 


  
= − +  
  

 (2.19) 

ここで，θ i は内輪接触角，θo は外輪接触角，θbi はころの内輪軌道との接触角，θbo

はころの外輪軌道との接触角である．  

以上は，一般的な潤滑領域の決定方法である．なお，スライス法を適用した場

合，軌道ところ転動面の間の１つの接触部における潤滑領域は，当該接触部にお

いて単位長さ当たりの垂直力 fNが最大となるスライスによって決定されると仮定

する．すなわち，fN が最大となるスライスに対して，式 (2.10)～ (2.19)および Table 

2.1 により潤滑領域を求め，それを当該接触部の潤滑領域とした．  

ところで，ころ軸受の潤滑状態に関する調査結果によれば，ころ軸受の内部で

大きな負荷を受けるころは，ほとんどが PE 領域すなわち弾性流体潤滑（EHL）

の状態で使用される (44)．PR 領域でも使用される場合はあるが， IR 領域での使用
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Table 2.2  Formulas of rolling resistance for line contact 

Regime Formula of rolling resistance F 'R 

PE 

( )0.648* 0.246

0

29.2
' ti i i i i
R i i

i

C R GU W
F l

α
=

 

( )0.648* 0.246

0

29.2
' to o o o o
Ro o

o

C R G U W
F l

α
=

 

PR 

{ }1.5 * * 0.509
min min' 1 0.155ln 1 2.12 3.82Ri i i PRi i i i i IR iF GU H E l R U H− − = − − 

 
{ }1.5 * * 0.509

min min' 1 0.155ln 1 2.12 3.82Ro o o PRo o o o o IRoF G U H E l R U H− − = − − 
 

IR 

* * 0.509
min' 3.82Ri i i i i IR iF E l R U H −=

 
* * 0.509

min' 3.82Ro o o o o IRoF E l R U H −=
 

 

 

 

 

 

は極まれであり，IE 領域では使用されない (44)．そこで，以下では，PE領域（EHL

の状態），PR 領域および IR 領域における軌道からころ転動面に作用する転がり

粘性抵抗力について検討することとする．  

2．4．2 従来の転がり粘性抵抗力の計算式  

これまでの研究で得られた PE領域 (10)，PR領域 (8)，および IR 領域 (8)における軌

道からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力 F 'R の計算式を Table 2.2に示す 8．

なお，F 'R の計算式は，軌道ところが平行に線接触することを前提としている．

Table 2.2において，Ct は熱修正係数，Hmin は無次元最小膜厚，下付き添字 PR は

PR領域， IR は IR 領域に関することを表す．なお，その他の記号および下付き添

字は，2.3 節および 2.4.1項と同様である．ころと内・外輪の軌道の各接触部にお

ける熱修正係数 Ct i，Cto は，次式で与えられる (45)．  

                                                      
8 Table 2.2中の PR領域および IR 領域に対する計算式は，オリジナルの式を変形

したものである．これらの式の変形過程については付録 1（153ページ）を参照さ

れたい．  
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ここで，Pmaxは最大接触圧力，L t は熱修正係数の計算に用いる無次元パラメータ，

s はすべり率を表す．ころと内・外輪の軌道の各接触部における最大接触圧力 Pmaxi，

Pmaxo，熱修正係数の計算に用いる無次元パラメータ L t i，L to，すべり率 si，so は，

それぞれ，以下の式で与えられる (45)．   
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ここで， ( )d / d LTη− は温度に対する潤滑油の粘度低下の傾き，TL は潤滑油の温度，

KL は潤滑油の熱伝導率，uO は軌道輪の表面速度，uOb はころの表面速度である．

内 輪 側 お よ び 外 輪 側 の 温 度 に 対 す る 潤 滑 油 の 粘 度 低 下 の 傾 き ( )d / d LTη− i ，

( )d / d LTη− o は，次式で表される 9．  

                                                      
9 対象温度に対して±5K の温度における粘度を ASTM-Walther の式 (44)で計算し，

その差分から求めた．  
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ここで，ρL は大気圧下の潤滑油の密度である．内輪側および外輪側の潤滑油の熱

伝導率 KLi，KLo は，次式で与えられる (46)．  
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Table 2.2中の HminPRi，HminPRoは，Houpertの手法 (8)に従い次式で与えられる．  

0.5 1.50.195 2.53i i iGU W− ≤ ， 0.5 1.50.195 2.53o o oG U W− ≤ の場合  
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0.5 1.50.195 2.53i i iGU W− > ， 0.5 1.50.195 2.53o o oG U W− > の場合  
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Table 2.2中の HminIRi，HminIRo は，次式で与えられる (8)．  

 

min

min

4.9

4.9

i
IR i

i

o
IRo

o

U
H

W

U
H

W

= 


=


 (2.28) 

2．4．3 転がり粘性抵抗力の潤滑領域間の不連続性の修正  

ラジアル荷重および合成荷重下のころ軸受では，ころの公転運動にしたがい負

荷圏内のころ転動面と軌道面の接触圧力が変化する．Table 2.1および Table 2.2

に基づけば，接触圧力が変化することにより，油膜の潤滑領域が変化するので，
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使用する転がり粘性抵抗力の式を変える必要がある．Table 2.1および Table 2.2

に基づいて，自動調心ころ軸受のころ転動面と内輪軌道の接触部の転がり粘性抵

抗力を計算した例を Fig. 2.8に示す 10．この図の例では，最大接触圧力約 0.5 GPa

が，PR領域と PE領域の境界になっている．図から明らかなように，Table 2.2に

基づいて転がり粘性抵抗力を計算すると，PR 領域と PE 領域の境界では，PR 領

域の転がり粘性抵抗力が PE 領域に比べ非常に大きくなり，不連続性が生じる．

PE 領域の転がり粘性抵抗力については，多くの実験が行われ (9) (47)，Table 2.2に

示した PE 領域の式が実験と良く一致することが判明している (10)．一方，PR領域

の転がり粘性抵抗力については，実験検証例がない (8)．よって，転がり粘性抵抗

力の計算値の不連続性の原因は，Table 2.2の PR領域の転がり粘性抵抗力の計算

式によるものと推定される．  

Table 2.3の諸式 (41)を用い，Fig. 2.8に対応する最小膜厚を計算した結果を Fig. 

2.9 に示す．この図から，最小膜厚は，PR 領域と PE 領域で比較的近い値となる

ことがわかる．なお，ころ転動面と軌道面の接触部の潤滑領域が PR 領域あるい

は PE領域と判断される場合は，いずれも，Hookeチャート (41)において PR領域と

PE領域の境界線付近であることが知られている (44)．  

以上のことから，ころ転動面と軌道面の接触部では，PR 領域と判別された場合

であっても，PE領域に近い状態であると考えることができる．そこで，PR領域  

                                                      
10  Houpert(8) は ， Table 2.2 の PR 領 域 の 式 中 に お け る 1.5

min1 2.12 i i PRiGU H −− ，

1.5
min1 2.12 o o PRoG U H −− の下限を 0.05までしか計算していない．そのため，Fig. 2.8で

も，これらの最小値は 0.05として計算し，プロットした．  

 

Table 2.3  Film thickness formulas for lubrication regimes for line contacts 

Regime Minimum film thickness formula 

PE 0.75 0.25 1 *
1 31.65g g UW R− −

 

PR 2/3 1 *
11.66g UW R−

 

IR 1 *4.9UW R−
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と PE 領域の境界における転がり粘性抵抗力の不連続性を避けるために，本研究

では，PR 領域と判別される場合でも，PE 領域用の計算式を用いて，転がり粘性

抵抗力を計算することとする．  

 

2．4．4 転がり粘性抵抗力の計算式の修正  

Table 2.2に記した F 'R の計算式は，軌道ところが平行に線接触することを前提

 

Fig. 2.8  Calculated rolling resistance forces in PE, PR and IR regimes and selected regime based on 

Table 2.1 method(U = 3.16 10-11, R* = 0.00583 m, α0 = 20 10-9 Pa-1, E* = 2.26 1011 Pa) 

 

Fig. 2.9  Minimum film thicknesses by formulas for PE, PR and IR regimes (U = 3.16 10-11, R* = 

0.00583 m, α0 = 20 10-9 Pa-1, E* = 2.26 1011 Pa) 
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としているため，自動調心ころ軸受や，軌道輪にミスアライメントがある場合な

どへ直接適用できない．そこで，ここでは，スライス法 (26)を導入し，自動調心こ

ろ軸受や，軌道輪にミスアライメントがある場合にも対応できるように，転がり

粘性抵抗力の計算式を修正する．  

スライス法を用いれば，内・外輪の軌道からころ転動面に作用する転がり粘性

抵抗力 FRi，FRoは，次式のように書き表される．  
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∑

∑
 (2.29) 

ここで， fR は軌道からころ転動面に作用する単位長さ当たりの転がり粘性抵抗力

であり，下付き添字 j は番号 j のスライスに関することを表す．  

式 (2.29)中の fRi j， fRoj は，Table 2.2中の F 'R を軌道ところ転動面の有効接触長さ

で割ることで与えられる．PE，PR および IR の各潤滑領域における fRi j， fRoj を，

それぞれ，以下に示す．  

i) PE および PR 領域  

潤滑領域が PEおよび PRとなる場合の軌道ところ転動面の接触部における番号

j のスライスにおいて，内・外輪の軌道からころ転動面に作用する単位長さ当た

りの転がり粘性抵抗力 fRi j，fRoj は，Table 2.2中の PE領域の F 'R を軌道ところ転動

面の有効接触長さで割ることで，次式のように表される．  
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 (2.30) 

ただし，Ct iPmaxおよび CtoPmaxは，最大接触圧力 Pmaxが生じるスライスにおける熱

修正係数である．下付き添字 Pmax は最大接触圧力が生じるスライスに関するこ

とを表す．Ct iPmaxおよび CtoPmaxは，次式で与えられる (45)．  
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最大接触圧力 Pmaxが生じるスライスを基準にすれば，ころと内・外輪の軌道の最

大接触圧力 Pmaxi，Pmaxo，熱修正係数の計算に用いる無次元パラメータ L t iPmax，L toPmax，

すべり率 siPmax，soPmaxは，以下の式で与えられる (45)．  
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Pmax が生じるスライスにおける内・外輪の軌道およびころの表面速度 uOiPmax，

uOoPmax，uObiPmax，uOboPmaxは，Fig. 2.1および Fig. 2.4に基づいて，以下の式で表す

ことができる．  
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ii) IR 領域  

IR 領域における fRi j，fRoj は，Table 2.2の IR 領域における F 'R を軌道ところ転動

面の有効接触長さで割ることで，次式のように表される．  
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2．5 軌道からころ転動面に作用する転がり方向の油膜力 FPi，FPo 

これまでの研究によれば，軌道ところが平行に線接触する場合，軌道からころ

転動面に作用する転がり方向の油膜力 F 'P（Fig. 2.10）は，次式で求められること

が知られている (8) (10)．  

 
*2 '

' R
P

b

R F
F

R
=  (2.38) 

ここで，F 'R は平行に線接触する場合の軌道からころ転動面に作用する転がり粘性

 

Fig. 2.10  Pressure forces of raceways on rollers in rolling direction  
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抵抗力，R*は等価半径，Rb はころ転動面の半径を表す．  

スライス法 (26)を用いれば，内・外輪の軌道からころ転動面に作用する転がり方

向の油膜力 FPi，FPo は，次式のように表される．  
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ここで， fP は軌道からころ転動面に作用する単位長さ当たりの転がり方向の油膜

力であり，記号の下付き添字は 2.3 節と同じである．接触部の番号 j のスライス

における fPi j， fPoj は，次式のように表される．  
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ただし，fR は PE，PR および IR の各潤滑領域において軌道からころ転動面に作用

する単位長さ当たりの転がり粘性抵抗力（式 (2.30)および (2.37)参照）である．  

2．6 軌道からころ転動面に作用するトラクション FTi，FTo 

軌道ところ転動面の接触部において，互いの表面速度に差がある場合，Fig. 2.11

              
(a) uObi < uOi and uObi < uOi                (b) uOi < uObi and uOi < uObi 

 

Fig. 2.11  Tractions of raceways on rollers 
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に示すように，軌道からころ転動面にトラクション FTi および FTo が作用する．例

えば，自動調心ころ軸受が Fig. 2.1 (b) に示す速度で運動する場合，内・外輪の軌

道およびころ転動面の表面速度 uOi，uOo，uObi および uOboは，Fig. 2.12に示すよう

な分布となるため，トラクションが常に発生する．そこで，ここでは，内・外輪

の軌道からころ転動面に作用するトラクション FTi および FToの計算式を検討する． 

軌道ところ転動面の接触部における番号 j のスライスにおいて，内・外輪の軌

道からころ転動面に作用する単位長さ当たりのトラクション fTi j， fToj は，次式で

与えられる．  

 
Tij ij Nij

Toj oj Noj

f f
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φ
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ここで，φ はトラクション係数であり，記号の下付き添字は 2.3 節と同じである．

PE，PRおよび IR の 3 つの潤滑領域 (44)におけるφ の計算式 (8) (48)は，2.6.1項～2.6.3

項で詳述する．  

式 (2.41)より，内・外輪の軌道からころ転動面に作用するトラクション FTi，FTo

は，次式のように書き表される．  
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2．6．1 PE領域におけるトラクション係数  

潤滑領域が PEとなる場合の内輪側および外輪側の接触部の番号 j のスライスに

おけるトラクション係数φ i j，φoj は，村木らの非等温粘弾性モデル (48)に基づいて，

次のように書き表すことができる．  
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 (2.43) 

ここで，Smeanは無次元せん断応力，τL は潤滑油の特性応力，Pmeanは平均接触圧力
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である．なお，各記号の下付き添字は 2.3 節と同じであり，以降の式においても  

同様である．Pmeani j および Pmeanoj は，次式で与えられる (48)．  

 

Fig. 2.12  Sliding velocity distributions between roller and raceways 
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 (2.44) 

式 (2.43)中の Smeani j および Smeanoj の計算式は，次に示す定数 XTi j および XToj に依存

する．  

 

( ) ( )

( )

( ) ( )

( )

1 ln 2 ln 2
4

1 1 ln 2
21

1 ln 2 ln 2
4

1 1 ln 2
21

sinh e

sinh e

ij
ij ij

ij
ij ij

ij
ij ij ij

ij

oj
oj oj

oj
oj oj

oj
oj oj oj

oj

D

D

ij
Tij ij

ij

D

D

oj
Toj oj

oj

D
X

D
X

Σ Σ
Σ

Φ Σ
Φ Σ Σ

Σ

Σ Σ
Σ

Φ Σ
Φ Σ Σ

Σ

Σ
Σ

Σ
Σ

  − 
  −

  + − 
−   

  − 
  −

  + − 
− 

 
 
 
 =
 
 
 
  

= 











  
  
  
  
  
  
  
   

 (2.45) 

ここで，Σ は無次元せん断速度，D はデボラ数，Φは接触部での無次元温度上昇

量である． Σ i j，Σoj，D i j，Doj，Φ i j およびΦoj は，以下の式により求められる (48)~(50)．  
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 (2.46) 

 

( ){ } ( )

( ){ } ( )

9
0 mean

9
0 mean

ln 9.67 1 1 5.1 10

0

ln 9.67 1 1 5.1 10

0

e

e

ZLi
ij

ZLo
oj

P

aij
ij

L ij

P

aoj
oj

L oj

u
D

G b

u
D

G b

η

η

η

η

−

−

 + − + + × 
 

 + − + + × 
 




= 



=



 (2.47) 



   

- 49 - 

 

( ){ } ( )

( ){ } ( )

9
0 mean

9
0 mean

2
cen

ln 9.67 1 1 5.1 10

0

2
cen

ln 9.67 1 1 5.1 10

0

e

e

ZLi
ij

ZLo
oj

ij L i
ij

P

oj L o
oj

P

h

h

η

η

βζ τ
Φ

η
βζ τ

Φ
η

−

−

 + − + + × 
 

 + − + + × 
 


= 




= 


 (2.48) 

ただし，η0 は大気圧下の潤滑油の粘度，ZL は潤滑油の定数，∆u はすべり速度，

hcen は中央膜厚，ua は転がり速度，GL は潤滑油のせん断弾性係数，b は線接触部

の接触半幅，β は潤滑油の粘度―温度係数 [K -1]， ζ は潤滑油の温度上昇の計算式

における定数 [s3K/kg]である．ZLi および ZLo は次式により求められる (49)(50)．  
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 (2.49) 

ここで，α0は潤滑油の粘度－圧力係数である（式 (2.15)参照）．式 (2.46)中の∆ui j，

∆uoj，および式 (2.47)中の uai j，uaoj は，以下の式で与えられる．  
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ここで，uO は軌道輪の表面速度，uOb はころの表面速度である．uOi j，uOoj，uObi j

および uOboj は，Fig. 2.1および Fig. 2.4より，以下の式で与えられる．  
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 (2.53) 

式 (2.46)および (2.48)中の hceni および hceno は，内・外輪の軌道ところの接触部にお

いて Pmax が生じるスライスにおける中央膜厚で代表させることにする．  hceni お

よび hceno は，Pan-Hamrockの計算式 (51)(52)11と熱修正係数 CtPmax
(45)（式 (2.31)参照）

の積により，次式のように書き表される．  
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式 (2.47)中の bi j および boj は，次式で与えられる (53)．  
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 (2.55) 

式 (2.48)中のζ i j およびζoj は，次式で与えられる (48)．  
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 (2.56) 

ただし，  Kb はころの熱伝導率，ρb はころの密度，Cb はころの比熱，KL は潤滑油

の熱伝導率（式 (2.25)参照）である．  

式 (2.43)中の Smeani j および Smeanoj は，XTi j および XToj に基づき，式 (2.57)および

(2.58)で与えられる (48)12．  

                                                      
11 Pan-Hamrockの文献 (51)に記載の最小膜厚の計算式はミスタイプされている．

本研究では，正しくタイプされている文献 (52)に従い記載している．  

12 式 (2.58)により Smeani j および Smeanoj を計算する際，Brent法 (54)を用いた．  
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XTi j ≥2，XTo j≥2 の場合  
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 (2.57) 

XTi j<2，XTo j<2 の場合  
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2．6．2 PR領域におけるトラクション係数  

PR領域におけるφ i j，φoj は，Houpertの式 (8)に基づいて，次のように書き表すこ

とができる．式の詳細な導出過程については，付録 2．1 に示す．
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  (2.59) 

ここで，HminPRは PR 領域における無次元最小膜厚（式 (2.26)および (2.27)参照），

s はすべり率であり，その他の記号および添字は 2.6.1項と同様である．内輪側お

よび外輪側の番号 j のスライスにおけるすべり率 si j， so j は，次式で与えられる． 
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 (2.60) 

2．6．3 IR 領域におけるトラクション係数  

IR 領域におけるφ i j，φoj は，Houpertの式 (8)に基づいて，次のように表すことが

できる．なお，式の詳細な導出過程については，付録 2．2 を参照されたい．  
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 (2.61) 

式 (2.43)，(2.59)および (2.61)に基づいて，自動調心ころ軸受のころ転動面と内輪

軌道の接触部のトラクション係数を計算した例を Fig. 2.13に示す．なお，この計

算では，すべり率 si j =soj=0.01とし，他の条件は Fig. 2.8および Fig. 2.9と同様と

した．この図の例では，最大接触圧力約 0.2 GPaが IR 領域と PR領域の境界，最

大接触圧力 0.5 GPaが PR領域と PE領域の境界になっている．この図から明らか

なように，式 (2.43)，(2.59)および (2.61)に基づいてトラクション係数を計算すると，

IR 領域と PR領域の境界ではトラクション係数の計算値の変化は小さい．しかし，

PR領域と PE領域の境界では，PR領域のトラクション係数が PR領域に比べて大

きく，接触圧力の変化に対して不連続性が生じる．PE領域のトラクション係数に

ついては，式 (2.43)で示した PE 領域の式が種々の運転条件における実験と良く一

致することが判明している (46)(48)．一方，PR領域のトラクション係数については，

実験検証例がない (8)．よって，トラクション係数の計算値の不連続性の原因は，

式 (2.59)の PR領域のトラクション係数の計算式によるものと推定される．  

 

Fig. 2.13  Calculated traction coefficient in PE, PR and IR regimes and selected regime based on 

Table 2.1 method (U = 3.16 10-11, R* =0.00583 m, α0 = 20 10-9 Pa-1, E* = 2.26 1011 Pa, Slip 

ratio = 0.01) 
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2.4.3項で述べたように，最小膜厚は，PR領域と PE領域で比較的近い値となる．

また，ころ転動面と軌道面の接触部の潤滑領域が PR領域あるいは PE領域と判断

される場合は，いずれも Hooke チャート (41)において PR 領域と PE 領域の境界線

付近である (44)．  

以上のことから，ころ転動面と軌道面の接触部では，PR 領域と判別された場合

であっても，PE 領域に近い状態であると考えることができる．そこで，PR 領域

と PE 領域の境界におけるトラクション係数の不連続性を避けるために，本研究

では，PR 領域と判別される場合でも，PE 領域用の計算式を用いて，トラクショ

ン係数を計算することとする．  

2．7 つばからころ端面に作用する垂直力 FFNc，FFNs 

ここでは，つばからころ端面に作用する垂直力 FFNc，FFNs（Fig. 2.14）の計算式

を検討する．  

最近の自動調心ころ軸受は，Fig. 2.15に示すように，つばところ端面が点接触

 

 

Fig. 2.14  Normal forces of flanges on roller end faces 
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するように設計される 13．Fig. 2.15において，RF は軌道輪の中心線からつばとこ

ろ端面の接触点までの距離， γF はつば面の傾斜角， r e はころ端面の曲率半径，DF

はころ端面の曲率半径の中心からつばの接触点までの距離，Re はころ中心線から

つばところ端面の接触点までの距離，各記号の下付き添字 l はころの大端面， s

はころに対してはころの小端面，つばに対しては小つば，c は内輪の中つばに関

することを表す．  

ヘルツの点接触理論 (53)に基づけば，つばからころ端面に作用する垂直力 FFNc，

FFNsとそれによる弾性接近量 δFc，δFs の関係は，それぞれ，以下のように表される．  
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3

2
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δ

δ
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 (2.62) 

ここで，KFN はつばところ端面の点接触の非線形ばね定数である． δFc および δFs

は，Fig. 2.15に示す幾何学的な関係から，次式のように表すことができる．  
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また，式 (2.62)の KFNc および KFNsは，次式で与えられる (53)．  
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 (2.64) 

ここで， *
iE は内輪ところの材料の等価弾性係数（式 (2.7)参照），2K/(πµ)は補助変

数 cosτによって決まる定数，Σρは主曲率の和であり，各記号の下付き添え字 F は

つばところ端面の接触部，その他の下付き添字は Fig. 2.15と同じである．  

 
                                                      
13 円筒ころ軸受では，つばところ端面の接触は面接触となるよう古くから設計さ

れてきたが，最近では油膜形成性を良好にするために，ころ端面を球面にし，つ

ばところ端面が点接触となるように設計されつつある (55)．  
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(a) Contact between flange and roller large end face 

 

(b) Contact between flange and roller small end face 

Fig. 2.15  Contacts between flanges and roller ends 
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2K/(πµ)と cosτ には Fig. 2.16に示す関係がある (53)．なお，中つば・小つばとこ

ろ端面の接触における補助変数 cosτFc，cosτFs は次式で与えられる．  
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ここで，ΣρFc およびΣρFs は，次式で与えられる．  
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2．8 つばからころ端面に作用するトラクション FFTc，FFTs 

つばからころ端面に作用するトラクション（Fig. 2.17）については，これまで油

潤滑下の円すいころ軸受の内輪の大つばところ大端面の接触部を対象として，多

くの研究が行われている (56)~(60)．Gadallahら (57)は，この内輪の大つばところ大端

面の接触部の油膜が，低荷重下においては IR 領域となるが，荷重の増加または速

 

Fig. 2.16  Relation between 2K/(πµ) and cosτ 
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度の低下に伴い，PR および PE 領域に変化することを示した．さらに，彼らは，

内輪の大つばところ大端面の接触部の潤滑領域は運転条件により変化するが，当

該接触部のトラクションは簡易な EHL 理論（すなわち PE 領域）に基づく計算値

とほぼ一致することを示した．しかし，Gadallahらの研究では，油膜厚さの計算

方法が詳述されていないため，彼らの計算結果を再現することはできない．

Gadallahら (57)の研究を踏まえて，Zhangら (58)，Jiangら (59)，Colin ら (60)，Zhouら (10)

は，つばところ端面の接触部に対して，PE領域を想定して，油膜厚さおよびトラ

クションの計算を行っている．本研究では，つばところ端面の間のトラクション

を，Zhou ら (10)の研究を参考にし，Chittendenらの式 (61)(62)に熱修正係数 (45)を乗じ

て中央膜厚を求め，この中央膜厚で隔てられた平行な 2 つのヘルツ接触面間にお

ける非等温・非ニュートン（粘弾性）モデルの油膜のせん断応力より求めること

とする．  

平行な 2 つの接触面間における非等温・粘弾性を考慮した油膜のトラクション

の近似計算式 (46)(48)を用いれば，内輪の中つばところの大端面の間のトラクション

FFTc および内輪の小つばところの小端面の間のトラクション FFTsは，次のように

書き表される．  
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π τ
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ここで，Smeanは無次元せん断応力， τL は潤滑油の特性応力，a は転がり方向と直

 
Fig. 2.17 Tractions of flanges on roller end faces 
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交する方向の接触楕円の半径，b は転がり方向の接触楕円の半径であり，各記号

の下付き添字は Fig. 2.15と同じであり，F はつばところ端面の接触部，c は内輪

の中つば， s は内輪の小つばに関することを表す（以降の式においても同じであ

る）．aFc，aFs，bFc および bFs は，次式で与えられる (53)．  
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 (2.69) 

ここで，µおよびνHz はヘルツ計算における定数，Σρは主曲率の和である．µおよ

びνHz と cosτ には，Fig. 2.18に示す関係がある (53)．式 (2.67)中の SmeanFc および SmeanFs

の計算式は，次に示す定数 XTFc および XTFsに依存する．  
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 (2.70) 

ここで，ΣFc，ΣFs，DFc，DFs，ΦFc およびΦFs は，以下の諸式により求められる (48)~(50)(63)． 
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 (2.73) 

ただし，η0 は大気圧下の潤滑油の粘度，Pmeanは平均接触圧力，ZL は潤滑油の定数，

∆u はすべり速度，hcenは中央膜厚，ua は転がり速度，GL は潤滑油のせん断弾性係

数， *b は点接触と等価な平均圧力を有する線接触部の有効接触半幅，β は潤滑油

の粘度―温度係数 [K -1]，ζ は潤滑油の温度上昇の計算式における定数 [s3K/kg]であ

る．PmeanFc および PmeanFs は，次式で求められる (63)．  
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Fig. 2.18  Values of µ and νHz vs. cosτ 
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ここで，FFN はつばからころ端面に作用する垂直力である．ZLi は式 (2.49)で与えら

れる．∆uFc，∆uFs，uaFc および uaFsは，次式で与えられる．   
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ここで，uOe はころ端面の表面速度，uOF はつばの表面速度である．つばおよびこ

ろ端面の表面速度 uOFc，uOFs，uOel および uOesは，Fig. 2.15に示す幾何学的な関係

から，以下の式で表される．  
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式 (2.72)中の *
Fcb および *

Fsb は，次式で与えられる (63)(64)．  
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ここで，α r は転がり方向の等価半径に対する転がり方向に直交する方向の等価半

径の比である．式 (2.73)中の ζFc および ζFs は，次式で表される (48)．  
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 (2.80) 

ただし，  Kb はころの熱伝導率，ρb はころの密度，Cb はころの比熱，KL は潤滑油

の熱伝導率である．KLFc および KLFs は，次式で与えられる (46)．  
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ここで，ρL は大気圧下の潤滑油の密度，TL は潤滑油の温度である．式 (2.71)およ

び (2.73)内の中央膜厚 hcenFc および hcenFs は，Zhouらの計算方法 (10)に従い，次式の

ように PE 領域用の Chittendenらの式 (61)(62)と熱修正係数 (45)の積で与える．  

 
( ) ( ) { }
( ) ( ) { }

2/3

2/3

1.23* 0.49 0.68 0.073
cen rol point point

1.23* 0.49 0.68 0.073
cen rol point point

4.31 1 e

4.31 1 e

rFc

rFs

Fc tFc Fc i Fc Fc

Fs t Fs Fs i Fs Fs

h C R G U W

h C R G U W

α

α

−−

−−

= −


= −


 (2.82) 

ここで，Ct は熱修正係数， *
rolR は転がり方向の等価半径，Gi は内輪ところの材料

パラメータ，U (po in t )および W(po int )はそれぞれ点接触に対する速度パラメータおよ

び荷重パラメータである．CtFc および CtFs は，次式で与えられる (45)．  
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 (2.83) 

ここで， *
iE は内輪ところの材料の等価弾性係数，Pmaxは最大接触圧力，L t は熱修

正係数の計算に用いる無次元パラメータ，s はすべり率である． *
iE は式 (2.7)で与

えられる．ころと内・外輪の軌道の最大接触圧力 PmaxFc，PmaxFs，熱修正係数の計

算に用いる無次元パラメータ L tFc，L tFs，すべり率 sFc， sFs は，以下の式で与えら

れる (45)．  
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*
rolFcR ， *

rolFsR ，α rFc およびα rFs は，Fig. 2.15より，次式で表される．  
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式 (2.82)中の Gi，U (po in t )Fc，U (po in t )Fs，W(po in t )Fc および W(po in t )Fs は，次式で与えられ

る (61)(62)．  
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 (2.91) 

以上の式において， α0 i は内輪側における潤滑油の粘度－圧力係数であり，式

(2.15)で与えられる．式 (2.67)中の SmeanFc および SmeanFs は，XTFc および XTFsに基づ

き，式 (2.92)および (2.93)で与えられる (48)14．  

 

                                                      
14本研究では，Brent法 (54)を用いて，式 (2.93)の SmeanFc および SmeanFs を求めた．  
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XTFc≥2，XTFs≥2 の場合  
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XTFc<2，XTFs<2 の場合  
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2．9 保持器からころ転動面に作用する垂直力 FCNf，FCNr 

ここでは保持器からころ転動面に作用する垂直力（Fig. 2.19）の計算方法を検討

する．保持器からころ転動面に作用する垂直力には，保持器の前方の柱からころ

転動面に作用する垂直力 FCNfおよび保持器の後方の柱からころ転動面に作用する

垂直力 FCNr がある．FCNf および FCNr の算出にあたっては，ヘルツ接触部を除き保

持器を剛体とみなした剛体保持器モデル，および保持器全体の弾性変形を考慮し

た弾性保持器モデルを用いることが考えられる．剛体保持器モデルによる計算値

は実測値より大きいと予想される (16)(17)が，計算が容易であるとともに弾性保持器

 

Fig. 2.19  Normal forces of cage pocket bars on roller 
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モデルの計算方法を論じる上で基礎となる．そこで，以下では，まず，剛体保持

器モデル，次に弾性保持器モデルを用いた FCNf，FCNr の計算方法を述べる．  

ところで，保持器ところ転動面は，自動調心ころ軸受では点接触，円すいころ

軸受，針状ころ軸受および円筒ころ軸受では線接触となる．そこで，剛体保持器

モデルおよび弾性保持器モデルのそれぞれにおいて，点接触および線接触の場合

における FCNf，FCNr の計算方法を検討する．  

2．9．1 剛体保持器モデルによる FCNf および FCNr の計算方法  

ここでは，剛体保持器モデルにおける保持器の前方・後方の柱からころ転動面

に作用する垂直力 FCNf，FCNr を検討する．FCNf，FCNr を計算するには，保持器の柱

ところ転動面の接触の中心点が必要となる．そこで，保持器の柱の表面を多数の

微小な三角形で要素分割し，保持器の前方・後方のそれぞれの柱において，ころ

転動面の干渉量が最大となる節点をヘルツ接触の中心点と仮定することとした．

以下に，点接触および線接触の場合を詳述する．  

i) 保持器ところ転動面が点接触する場合  

まず，保持器ところ転動面が点接触する場合の FCNf，FCNr の計算方法を検討す

る．簡単化のため，Fig. 2.20に例示すように，干渉量が最大となる節点にのみ FCNf

および FCNr が作用するものとする．Fig. 2.20における r p は保持器の柱のアキシア

ル方向の曲率半径， r b はころ転動面のクラウニング半径，θ は接触角である．ま

た，下付き添字 f は保持器の前方の柱，r は保持器の後方の柱に関することを表す． 

点接触の場合の FCNf，FCNr は，ヘルツの点接触理論 (53)に従い，次式のように書

き表される．  

 
( )

( )

3

2
rigid

3

2
rigid

CNf CNf Cf

CNr CNr Cr

F K

F K

δ

δ


= 


= 

 (2.94) 

ここで，KCN は保持器ところの点接触の非線形ばね定数，δC( r ig id )は剛体保持器モデ

ルにおける保持器ところの弾性接近量であり，下付き添字は Fig. 2.20と同じであ

る．δCf ( r ig id )および δCr ( r ig id )はいずれも干渉量が最大となる節点における保持器の柱

ところ転動面の間の干渉量に等しい．ΚCNf およびΚCNr は，次式で与えられる (53 )． 
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 (2.95) 

ここで， *
CE は保持器ところの材料の等価弾性係数，2K/(πµ)は cosτによって決ま

る定数， ρΣ は主曲率の和であり，各記号の下付き添字 C は保持器ところの接触部

に関することを表す． *
CE ，cosτCf，cosτCr，ΣρCf および ρΣ Cr は，次式で与えられる

(53)．  

 

(a) Front bar of cage pocket 

 

(b) Rear bar of cage pocket 

Fig. 2.20  Normal forces of cage pocket bars on roller in spherical roller bearings for rigid cage 

model 
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 (2.98) 

ただし，E は縦弾性係数，νはポアソン比，Rb/ f および Rb/ r はそれぞれ保持器の前

方・後方の柱ところの接触点におけるころ半径である．なお，式 (2.94)中の 2K/(πµ)

と補助変数 cosτ には，Fig. 2.16の関係がある．また，FCNf および FCNr の向きは，

干渉量が最大となる節点において，保持器の前方・後方の柱からころ転動面のク

ラウニング半径の中心へ向かう方向とする．  

ii) 保持器ところ転動面が線接触する場合  

次に，剛体保持器モデルにおいて，保持器ところ転動面が線接触する場合の FCNf

および FCNr の計算方法を検討する．剛体保持器モデルにおいて，保持器の柱とこ

ろ転動面が平行に線接触する場合，保持器の柱ところの転動面の干渉量（すなわ

ち弾性接近量）は，クラウニング部を除きころの母線方向で一定となる．この場

合，保持器の前方・後方の柱ところ転動面の弾性接近量 δCf( r ig id )，δCr ( r ig id )と垂直力

FCNf，FCNr の関係は，次に示す Palmgrenの式で与えられる (28)(38)．  
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ここで，l C は保持器ところ転動面の有効接触長さを表す．式 (2.99)より，FCNf およ
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び FCNr は，次式のように書き表される．  
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回転中の転がり軸受では，保持器ところが互いに傾く場合も生じると考えられ

る．その場合，保持器の柱ところ転動面の干渉量（弾性接近量）は，ころの母線

方向で変化する．そこで，Fig. 2.21に示すようにスライス法 (26)を用いて，母線方

向の干渉量の変化を考慮した FCNf，FCNr を計算することとする．以下に，円すい

ころ軸受における FCNf，FCNr の計算方法を示す．  

保持器の前方・後方の柱からころの転動面に作用する単位長さ当たりの垂直力

fCNf， fCNr は，次式で与えられる．  
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 (2.101) 

スライス番号 k0f, k0r から (k0f+nbconf−1), (k0r+nbconr −1)で保持器の前方・後方の柱とこ

ろが接触する場合，保持器の前方・後方の柱のスライス番号 k の保持器の柱から

ころ転動面に作用する垂直力 FCNfk，FCNrk は，スライス法 (26)により，次式のよう

に書き表される．  
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 (2.102) 

ここで，nb は保持器の柱のスライスの個数， δCfk( r ig id )およびδCrk( r ig id )は，剛体保持

器モデルでスライス番号 k の保持器の前方・後方の柱ところ転動面の弾性接近量

である． δCfk( r ig id )および δCrk( r ig id )は，保持器の前方・後方の各柱のスライス番号 k

の分割面内において干渉量が最大となる節点における保持器ところ転動面の間の

干渉量で代表することとする．  
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よって，剛体保持器モデルにおいて保持器の前方・後方の柱からころ転動面に

作用する垂直力 FCNf，FCNr は，次式のように表すことができる．  
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 (2.103) 

なお，FCNf および FCNr の方向はころ転動面に対して垂直な方向とする．  

2．9．2 弾性保持器モデルによる FCNf および FCNr の計算方法  

ここでは，弾性保持器モデルにおいて，保持器の前方・後方の柱からころ転動

 

(a) Front bar of cage pocket 

 

(b) Rear bar of cage pocket 

Fig. 2.21  Normal forces of cage pocket bars on roller in tapered roller bearings for rigid cage model 
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面に作用する垂直力 FCNf，FCNr を検討する．  

弾性保持器モデルにおける FCNf，FCNr を求めるには，保持器全体の弾性変形お

よび弾性接触部で生じる垂直力を同時に計算する必要がある．そして，この計算

には，有限要素法（FEM）を用いる方法 (23)およびモード合成法を用いる方法 (25)

がある．  

FEM では，保持器を微小な要素に分割して，接触部のヘルツ変形を含む保持器

の変形とともに，FCNf，FCNr が計算される．FEM では，要素数が多いほど計算精

度は高いが，計算量は膨大になる．なお，FEM で計算した FCNf，FCNr については，

第 3 章の解析で使用する．  

一方，モード合成法では，互いに線形独立な変形モードの和により保持器の変

形が計算される．そして，FEM に比べ極めて少ない計算量で保持器全体の変形を

計算できる．しかし，モード合成法では接触領域のヘルツ変形を変形モードに導

入することは難しいため，モード合成法における弾性保持器モデルでは，ヘルツ

理論に基づき，FCNf，FCNr を計算する必要がある．以下では，モード合成法を用

いた場合の弾性保持器モデルにおける FCNf，FCNr の計算方法を述べる．  

i) 保持器ところ転動面が点接触する場合  

まず，弾性保持器モデルにおいて，保持器の前方・後方の柱ところ転動面が点

接触する場合の FCNf，FCNr の計算方法を検討する．  

いま，剛体保持器モデルにおける保持器の前方・後方の柱ところ転動面の干渉

量（弾性接近量）が，それぞれ δCf( r ig id )および δCr ( r ig id )であるとする．弾性保持器モ

デルでは，保持器ところの干渉量が最大となる位置において，保持器全体の変形

により，前方・後方の柱の接触点が dCf および dCr だけ垂直方向に移動する．した

がって，弾性保持器モデルにおける保持器の前方・後方の柱ところ転動面の干渉

量（弾性接近量） δCf， δCr は，次式のようになると考えられる．  

 
( )

( )

rigid

rigid

Cf CfCf

Cr CrCr

d

d

δ δ

δ δ

= − 
= − 

 (2.104) 

弾性保持器モデルでの保持器の前方・後方の柱からころ転動面に作用する垂直

力 FCNf，FCNr は，ヘルツの点接触理論 (53)に基づいて求めることができる．ヘルツ

の点接触理論により，FCNf，FCNr を計算する場合，厳密には，保持器の柱の長手
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方向の曲率半径の変化を考慮する必要があるが，ここでは，簡単化のために，変

形後の曲率半径は変形前と同じと仮定して取り扱うこととする．このような仮定

の下で，FCNf および FCNr は，次式のように表すことができる．  

 

3

2

3

2

for 0

0 for 0

for 0

0 for 0

CNf Cf Cf
CNf

Cf

CNr Cr Cr
CNr

Cr

KF

KF

δ δ
δ

δ δ
δ


 > =  ≤ 


  >= 

 ≤ 

 (2.105) 

ii) 保持器ところ転動面が線接触する場合  

次に，弾性保持器モデルにおいて，保持器の前方・後方の柱ところ転動面が線

接触する場合の FCNf，FCNr の計算方法を検討する．  

弾性保持器モデルの場合，保持器全体の弾性変形により柱が変形する結果，保

持器の前方・後方の柱のスライス番号 k では，接触点が dCfk および dCrk だけ垂直

方向に移動する．したがって，弾性保持器モデルでは，保持器の前方・後方の柱

のスライス番号 k における弾性接近量 δCfk，δCrk は，次式のようになると考えられ

る．  

 
( )

( )

rigid

rigid

Cfk CfkCfk

Crk CrkCrk

d

d

δ δ

δ δ

= − 
= − 

 (2.106) 

保持器の柱の変形が生じた場合，Fig. 2.22に示すように前方・後方の柱におい

て，ころの小径側および大径側の 2 箇所でそれぞれ接触することがある．そこで，

小径側および大径側の接触箇所ごとにスライス法 (26)に基づき垂直力を計算する

こととする．  

保持器の前方・後方の柱において，小径側ではスライス番号 k0fm, k0rm から

(k0fm+n bconfm−1), (k0rm+n bconrm−1)でころと接触し，大径側ではスライス番号 k0f l , k0r l

から (k0f l+n bconf l−1), (k0r l +n bconr l−1)でころと接触する場合，保持器の前方・後方の柱

のスライス番号 k からころ転動面に作用する垂直力 FCNfk，FCNrk は，次式のように

表すことができる．  
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(a) Front bar of cage pocket 

 

(b) Rear bar of cage pocket 

Fig. 2.22  Normal forces of cage pocket bars on roller in tapered roller bearings for elastic cage 

model 
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よって，保持器の前方・後方の柱からころ転動面に作用する垂直力 FCNf，FCNr は，

次式のように表すことができる．  

 
1

1

b

b

n

CNf CNfk
k

n

CNr CNrk
k

F F

F F

=

=


= 



=


∑

∑
 (2.108) 

ここで，FCNf および FCNr の方向はころ転動面に対して垂直な方向とする．  

なお，モード合成法で計算される FCNf，FCNr については，第 4 章以降における

保持器の弾性変形および発生応力の計算で使用する．  

2．10 保持器からころ転動面に作用するすべり摩擦力 FCSf，FCSr  

ここでは，保持器の前方・後方の柱からころ転動面に作用するすべり摩擦力 FCSf，

FCSr（Fig. 2.23）の計算方法を検討する．なお，記号の下付き添字 f は保持器の前

方の柱， r は保持器の後方の柱に関することを表す．  

i) 保持器ところ転動面が点接触する場合  

保持器ところの転動面が点接触する場合の FCSf，FCSrは，次式で表される．  

 
CSf S CNf

CSr S CNr

F F

F F

µ
µ

= 
= 

 (2.109) 
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ここで，µSは摩擦係数である．  

保持器の柱の表面粗さはころ軸受の場合で数µm の大きさがあり (8)，保持器とこ

ろ転動面の接触部は境界潤滑となる場合が多い．本研究では，保持器ところ転動

面の接触部が境界潤滑であることを考慮し，さらにこれまでの転がり軸受の研究

(18)(22)を参考にして，保持器が鋼製の場合にµS=0.12，樹脂製の場合にµS=0.06と仮

定する．  

ii) 保持器ところ転動面が線接触する場合  

次に，保持器ところ転動面が線接触する場合の FCSf，FCSr の計算方法を検討す

る．保持器の柱からころ転動面に作用する垂直力の分布を考慮するために保持器

の柱のスライスごとに，すべり摩擦力を求める．よって，保持器の前方・後方の

柱のスライス番号 k からころ転動面に作用する摩擦力 FCSfk，FCSrkは，次式で与え

られる．  

 CSfk S CNfk

CSrk S CNrk

F F

F F

µ
µ

= 
= 

 (2.110) 

保持器の柱からころ転動面に作用する摩擦力は，各スライスの摩擦力の和であ

り，向きが同じ場合，次式のように表される．  

 

Fig. 2.23  Sliding friction forces of cage pocket bars on roller 

 



   

- 74 - 

 
1
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n

CSr Csrk
k

F F

F F

=

=


= 



=


∑

∑
 (2.111) 

2．11 保持器からころ端面に作用する垂直力 FCNl，FCNm 

ここでは，保持器の大径側のリブからころの大端面に作用する垂直力 FCNl およ

び保持器の小径側のリブからころの小端面に作用する垂直力 FCNm（Fig. 2.24）の

計算方法を検討する．なお，各記号の下付き添字 l は保持器の大径側のリブ，m

は保持器の小径側のリブに関することを表し，以降の検討においても同様である． 

保持器の大径側・小径側のリブからころの各端面に作用する垂直力 FCNl，FCNm

の計算では，保持器を剛体保持器モデルおよび弾性保持器モデルとして取り扱う

ことが考えられる．剛体保持器モデルは，計算が容易であるとともに弾性保持器

モデルの計算方法を論じる上で基礎となることから，以下では，まず，剛体保持

器モデル，次に弾性保持器モデルを用いた FCNl，FCNmの計算方法を述べる．  

なお，ころ端面は球面であり，これと接触する保持器のポケット部分は平面で

あることが多い．そのため，FCNl，FCNm の計算には，後述のように，ヘルツの点

接触理論が適用される (53)．  

 

Fig. 2.24  Normal forces of cage ribs on roller end faces 
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2．11．1 剛体保持器モデルによる FCNl および FCNmの計算方法  

ここでは，剛体保持器モデルにおける FCNl，FCNmの計算方法を検討する．FCNl，

FCNmを計算するには，保持器のリブところ端面の接触の中心点が必要となる．そ

こで，保持器のリブの表面を多数の微小な三角形で要素分割し，リブところ端面

の干渉量が最大となる節点をヘルツ接触の中心点と仮定することにした（ Fig. 

2.25）．また，簡単化のため，これらの垂直力は，干渉量が最大となる節点にの

み作用するものとする．  

保持器のリブからころの各端面に作用する垂直力 FCNl，FCNmは，ヘルツの点接

触理論 (53)に従い，次式で表される．  

 
( )

( )

* 3

2
rigid

* 3

2
rigid

2

3

2

3

C el
CNl Cl

C es
CNm Cm

E r
F

E r
F

δ

δ


= 



= 

 (2.112) 

ここで， *
CE は保持器ところの材料の等価弾性係数（式 (2.96)参照）， δC( r ig id )は剛

体保持器モデルにおける保持器ところの弾性接近量（Fig. 2.25(a)および (b)）， r el

はころ大端面の曲率半径， r es はころ小端面の曲率半径である．なお，FCNl，FCNm

の向きは，干渉量が最大となる節点において，ころの各端面の曲率半径の中心へ

向かう方向である．  

2．11．2 弾性保持器モデルによる FCNl および FCNmの計算方法  

ここでは，弾性保持器モデルにおける FCNl，FCNmの計算方法を検討する．  

弾性保持器モデルで FCNl，FCNmを求めるには，2.9.2項に記したように，有限要

素法およびモード合成法を用いる方法が挙げられる．有限要素法では，要素分割

したころおよび保持器の間の接触状態を力の釣合いにより計算すれば，保持器の

弾性変形および FCNl，FCNmが同時に求められる．モード合成法では，保持器全体

の弾性変形量のみが変形モードの線形和により求められるため，FCNl，FCNm はヘ

ルツ接触理論に基づき計算する必要がある．以下にモード合成法を用いた場合の

FCNl，FCNmの計算方法を記す．  

まず，剛体保持器モデルにおける保持器の大径側・小径側のリブところ端面の

干渉量（弾性接近量）が，δCl ( r ig id )および δCm( r ig id )であるとする．弾性保持器モデル
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では，保持器ところの干渉量が最大となる位置において，保持器全体の変形によ  

り，接触点が dCl および dCmだけ垂直方向に移動する．したがって，弾性保持器モ

デルにおける保持器の大径側・小径側のリブところ端面の干渉量（弾性接近量）

 

(a) Larger rib of cage 

 

(b) Smaller rib of cage 

Fig. 2.25  Normal forces of cage ribs on roller end faces spherical roller bearings for rigid cage 

model 
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δCl および δCmは，次式のようになると考えられる．  

 
( )

( )

rigid

rigid

Cl ClCl

Cm CmCm

d

d

δ δ

δ δ

= − 
= − 

 (2.113) 

弾性保持器モデルにおいて保持器からころの大端面・小端面に作用する垂直力

FCNl，FCNmは，ヘルツの点接触理論 (53)に従い，次のように表すことができる．  

 

* 3

2

* 3

2

2
for 0
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3
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 > =   ≤  

 (2.114) 

2．12 保持器からころ端面に作用するすべり摩擦力 FCSl，FCSm 

ここでは，保持器の大径側・小径側のリブからころ端面に作用するすべり摩擦

力 FCSl，FCSm（Fig. 2.26）の計算方法を検討する．ただし，各記号の下付き添字は

2.11節と同じである．  

剛体保持器モデルおよび弾性保持器モデルにおけるすべり摩擦力の計算は同

じ取り扱いが可能で，FCSl，FCSmは次式で求められる．  

 
CSl S CNl

CSm S CNm

F F

F F

µ
µ

= 
= 

 (2.115) 

 

Fig. 2.26 Sliding friction forces of cage ribs on roller end faces 
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ここで，µS は摩擦係数であり，2．10 節で述べたように，保持器が鋼製の場合に

µS =0.12，また樹脂製の場合にµS =0.06と仮定する．  

 

2．13 結言  

本章では，自動調心ころ軸受や，軌道輪にミスアライメントがある場合にも適

用できる，ころ軸受内で生じる下記の 10 種の力の計算式を示した．ころ転動面に

作用する力の計算では，線接触用の計算式とスライス法を組み合わせ，転がり粘

性抵抗力および転がり方向の油膜力の計算式を提案した．また，ころ転動面およ

びころ端面と軌道輪の接触部では，油膜の潤滑領域を考慮した，転がり粘性抵抗

力，転がり方向の油膜力およびトラクションの計算式をそれぞれ示した．  

(1) 軌道からころ転動面に作用する垂直力 FNi，FNo 

(2) 軌道からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力 FRi，FRo 

(3) 軌道からころ転動面に作用する転がり方向の油膜力 FPi，FPo 

(4) 軌道からころ転動面に作用する転がり /すべり接触によるトラクション FTi，

FTo  

(5) つばからころ端面に作用する垂直力 FFNl, FFNs 

(6) つばからころ端面に作用する転がり /すべり接触によるトラクション FFTl，

FFTs 

(7) 保持器からころ転動面に作用する垂直力 FCNf，FCNr 

(8) 保持器からころ転動面に作用するすべり摩擦力 FCSf，FCSr 

(9) 保持器からころ端面に作用する垂直力 FCNs，FCNm 

(10) 保持器からころ端面に作用するすべり摩擦力 FCSs，FCSm 
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第  3 章 ころ軸受内の各種の力の計算式の実験的検証  

3．1 緒言  

本章では，第 2 章で示したころ軸受内に生じる各種の力の計算式の有効性を検

証する．  

ところで，第 2 章で示したころ軸受内に生じる各種の力，すなわち，(1)軌道か

らころ転動面に作用する垂直力 FNi，FNo， (2)軌道からころ転動面に作用する転が

り粘性抵抗力 FRi，FRo，(3)軌道からころ転動面に作用する転がり方向の油膜力 FPi，

FPo， (4)軌道からころ転動面に作用するトラクション FTi，FTo， (5)つばからころ

端面に作用する垂直力 FFNc，FFNs， (6)つばからころ端面に作用するトラクション

FFTc，FFTs，(7)保持器からころ転動面に作用する垂直力 FCNf，FCNr，(8)保持器から

ころ転動面に作用するすべり摩擦力 FCSf，FCSr， (9)保持器からころ端面に作用す

る垂直力 FCNl，FCNm，(10)保持器からころ端面に作用するすべり摩擦力 FCSl，FCSm

を個別に分離して測定することは難しい．しかし，いずれも Table 3.1に示すよう

に，直接あるいは間接的に軸受内で消費されるエネルギに関係する．Table 3.1に

おいて，ΕR は軌道ところ転動面の間で単位時間に消費されるエネルギ，ΕF は内輪

のつばところ端面の間で単位時間に消費されるエネルギ，ΕC は保持器ところの間

で単位時間に消費されるエネルギであり，下付き添字 i は内輪側，o は外輪側， f

は保持器の前方の柱，c は内輪の中つば，s は内輪の小つば， r は保持器の後方の

 

Table 3.1  Relationships between forces acting on rollers and consumption energies 

 ΕRi, ΕRo EFc, EFs ECf, ECr ECl, ECm 

FNi, FNo ○  －  －  －  

FRi, FRo ◎  －  －  －  

FPi, FPo △  －  －  －  

FTi, FTo ◎  －  －  －  

FFNc, FFNs －  ○  －  －  

FFTc, FFTs －  ◎  －  －  

FCNf, FCNr －  －  ○  －  

FCSf, FCSr －  －  ◎  －  

FCNl, FCNm －  －  －  ○  

FCSl, FCSm －  －  －  ◎  

Symbol; ◎ : Strong, ○ : Mideum, △ : Indirect via roller rolling motion, － : No 
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柱， l は保持器の大径側のリブ，m は保持器の小径側のリブに関することを表す． 

軸受内の各接触部で単位時間に消費されるこれらのエネルギにより，軸受の回

転トルク MBRG が決まる (65)．このことは，ころ軸受内に生じる各種の力が，軸受

内の各接触部で単位時間に消費されるエネルギ，さらには，軸受の回転トルク

MBRG に換算できることを意味している．  

本章では，第 2 章で示した計算式で算出したころ軸受内に生じる各種の力と軸

受の回転トルクの関係について検討するために，自動調心ころ軸受において，外

輪が回転せず，内輪が比較的低速度で回転する場合を例として取り上げる．なお，

この自動調心ころ軸受には，純ラジアル荷重 F r が作用し，外輪はラジアル面内で

移動可能であるが，内輪は回転方向を除いて移動が拘束されているとする．そし

て，まず，第 2 章で示したころ軸受内に生じる各種の力と軸受の回転トルクの関

係を明らかにし，軸受の回転トルクの計算式を示す．次に，自動調心ころ軸受の

回転トルクを測定し，回転トルクの測定値と計算値を比較することで，第 2 章で

提案したころ軸受内に生じる各種の力の計算式の有効性を検証する．  

3．2 軸受の回転トルクところ軸受内に生じる各種の力の関係  

これまでの研究 (65)(66)によれば，外輪が回転せず，内輪が一定の低回転角速度

ω i で回転する場合，軸受の回転トルク MBRG は，次式のように，軸受内の各接触

部で単位時間に消費されるエネルギの和で表すことができる．  

 ( )
2

BRG
1 1

1 z

Ri Ro Fc Fs Cf Cr Cl Cm
i

χϕ χϕ χϕ χϕ χϕ χϕ χϕ χϕ
χ ϕ

Μ = Ε Ε Ε Ε Ε Ε Ε Ε
ω = =

+ + + + + + +∑∑  (3.1) 

ここで，z は一列あたりのころの個数，ϕは一列内のころ番号であり，その他の記

号は Table 3.1と同じである．また，χおよび下付き添字χはころの列番号，ϕは番

号ϕのころに関することを表す．  

以下の 3.2.1から 3.2.3の項では，式 (3.1)に示した軸受内の各接触部で単位時間

に消費されるエネルギところに作用する力の関係を示す．  

3．2．1 軌道ところ転動面の間で単位時間に消費されるエネルギΕRi，ΕRo 

まず，軌道ところ転動面の間で単位時間に消費されるエネルギについて検討す

る．  

外輪が回転せず，内輪が回転する自動調心ころ軸受では，負荷圏内のころおよ
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び軌道に対して，Fig. 3.1に示す力が作用する．図中の fR， fT， fN および fP は，軌

道からころ転動面に作用する単位長さ当たりの転がり粘性抵抗力，トラクション，

垂直力，および転がり方向の油膜力である．また， f iR i， f iT i， f iN i および f iP i は，こ

ろ転動面から内輪軌道に作用する単位長さ当たりの転がり粘性抵抗力，トラクシ

ョン，垂直力および転がり方向の油膜力である． foRo， foTo， foNoおよび foPoは，こ

ろ転動面から外輪軌道に作用する単位長さ当たりの転がり粘性抵抗力，トラクシ

ョン，垂直力および転がり方向の油膜力である．さらに，e は軌道ところの接触

中心から油膜の圧力中心までの距離，Rb はころ転動面の半径，Ri は内輪軌道半径，

Ro は外輪軌道半径，ω i は内輪の回転角速度，ωb はころの自転角速度，ωC は保持

器の回転角速度，添字 i は内輪側，o は外輪側， j は番号 j のスライスに関するこ

とを表す．なお，ころの列番号χおよび列内のころ番号ϕは省略した．  

軌道ところ転動面の間で単位時間に消費されるエネルギは，軌道の回転角速度

と軌道に対する抵抗モーメントの積およびころの回転角速度ところに対する抵抗

 

Fig. 3.1  Forces acting on rolling contact surface of roller and raceways 
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モーメントの積の和 (66)で与えられる．内輪側および外輪側の接触部において，軌

道ところ転動面の間で単位時間に消費されるエネルギΕRi およびΕRo は，次式のよ

うに書き表される．なお，各力要素の符号は，Fig. 3.1に示す力の向きを正と定義

した．  

( ) ( ){ } ( ){ }

( ){ } ( ){ }

0 con

0

0 con

0

1

1

i i

i

o o

o

j n

Ri i i C ij iRij iPij iTij ij iNij b bj Rij Pij Tij ij Nij
j j

j n

Ro o C oj oRoj oPoj oToj oj oNoj b bj Roj Poj Toj oj Noj
j j

w R f f f e f R f f f e f

w R f f f e f R f f f e f

Ε ω ω ω

Ε ω ω

+ −

=

+ −

=


 = − − + + + − − +  


 = + + − + − − +  


∑

∑
 (3.2) 

ここで，w はスライスの幅，j はスライス番号，j 0 は接触に関与するスライスの最

小番号，nconは１つの接触部において接触しているスライスの個数である．  

式 (3.2)において，軌道（あるいはころ）の半径に転がり方向の油膜力を乗じて

得られるモーメントは，以下のように，軌道ところの接触中心から油膜の圧力中

心までの距離に垂直力を乗じて得られる転がり抵抗モーメントと等しい (8) (10)．  

 
ij iPij ij iNij

oj oPoj oj oNoj

R f e f

R f e f

= 
= 

 (3.3) 

 
bj Pij ij Nij

bj Poj oj Noj

R f e f

R f e f

= 
= 

 (3.4) 

式 (3.3)および (3.4)を式 (3.2)に代入すれば，次式が得られる．  

 

( ) ( ) ( )

( ) ( )

0 con

0

0 con

0

1

1

i i

i

o o

o

j n

Ri i i C ij iRij iTij b bj Rij Tij
j j

j n

Ro o C oj oRoj oToj b bj Roj Toj
j j

w R f f R f f

w R f f R f f

Ε ω ω ω

Ε ω ω

+ −

=

+ −

=


 = − + + −  



 = + + −  


∑

∑
 (3.5) 

ころ転動面と軌道に作用する単位長さ当たりの転がり粘性抵抗力 fRi j， f iR i j， fRoj，

foRojには，次の関係がある (8) (10)．  

 
Rij iRij

Roj oRoj

f f

f f

= 
= 

 (3.6) 

また，ころ転動面と軌道に作用する単位長さ当たりのトラクション fTi j，f iT i j，fToj，

foToj には，次の関係がある (11)．  
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Tij iTij

Toj oToj

f f

f f

= 
= 

 (3.7) 

よって，式 (3.5)は次式のように書き表される．  

 

( ){ } ( ){ }

( ) ( )

0 con

0

0 con

0

1

1

i i

i

o o

o

j n

Ri i i C ij b bj Rij i C ij b bj Tij
j j

j n

Ro o C oj b bj Roj C oj b bj Toj
j j

w R R f R R f

w R R f R R f

Ε ω ω ω ω ω ω

Ε ω ω ω ω

+ −

=

+ −

=


 = − + + − −  



 = + + −  


∑

∑
 (3.8) 

式 (3.8)の []内の第 1 項および第 2 項は，それぞれ，ころ転動面と軌道の転がり粘

性抵抗力およびトラクションによる項である．  

なお，fRi j，fRoj，fTi j および fToj は，2.4.3項および 2.6 節で示したように，内・外

輪の軌道からころ転動面に作用する垂直力 FNi，FNo の影響を間接的に受ける．  

3．2．2 内輪のつばところ端面の間で単位時間に消費されるエネルギΕFc，ΕFs 

次に，内輪のつばところ端面の間で単位時間に消費されるエネルギについて検

討する．  

内輪のつばところ端面の接触部では，すべり率が高く，トラクションが支配的

となる．そこで，内輪の中つばおよび小つばところ端面の間で単位時間に消費さ

れるエネルギΕFc およびΕFs は，トラクションに基づいて求めることとする．トラ

クションにより消費されるエネルギは，接触表面間のすべり速度とトラクション

の積で与えられることから，ΕFc およびΕFs は，次式で与えられる．  

 
( ){ }
( ){ }

Fc i C Fc b el FTc

Fs i C Fs b es FTs

R R F

R R F

Ε ω ω ω

Ε ω ω ω

= − − 


= − − 
 (3.9) 

ここで，RF は軌道輪の中心線からつばところ端面の接触点までの距離，Re はころ

の中心線からつばところ端面の接触点までの距離，FFT はつばからころ端面に作

用するトラクションであり，下付き添字 c は内輪の中つば，s は内輪の小つばに

関することを表す．式 (3.9)中の FFTc および FFTsは，式 (2.67)から (2.69)の関係を用

いれば，式 (3.9)は次式のように書き表される．  
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( ){ }

( ){ }

2/3

Hz mean*

2/3

Hz mean*

3

3

FNc
Fc i C Fc b el Fc Fc L Fc

i Fc

FNs
Fs i C Fs b es Fs Fs L Fs

i Fs

F
R R S

E

F
R R S

E

Ε ω ω ω πµ ν τ
ρ

Ε ω ω ω πµ ν τ
ρ

 
= − −      


  
= − −    

  

∑

∑

 (3.10) 

ここで，µおよびνHz はヘルツ計算における定数， *
iE は内輪ところの材料の等価弾

性係数，Σρは主曲率の和，FFN はつばからころ端面に作用する垂直力， τL は潤滑

油の特性応力，Smeanは無次元せん断応力である．各記号において，下付き添字 F

はつばところ端面の接触部，c は内輪の中つば，s は内輪の小つばに関することを

表す．よって，内輪の中つばおよび小つばところ端面の間で単位時間に消費され

るエネルギΕFc およびΕFs は，垂直力 FFNc および FFNsの影響を受ける．  

3．2．3 保持器ところの間で単位時間に消費されるエネルギΕCf，ΕCr，ΕCl，ΕCm 

つづいて，保持器ところの間で単位時間に消費されるエネルギについて検討す

る．  

保持器ところはすべり接触するので，保持器ところの間で単位時間に消費され

るエネルギは，保持器ところの間のすべり速度とすべり摩擦力の積で表される．

すなわち，保持器の前方・後方の柱ところ転動面の接触部で単位時間に消費され

るエネルギΕCf およびΕCr は，次式で与えられる．  

 
/ /

/ /

Cf b b f CSf b b f S CNf

Cr b b r CSr b b r S CNr

R F R F

R F R F

Ε ω ω µ
Ε ω ω µ

= = 
= = 

 (3.11) 

ここで，Rb/ f は保持器の前方の柱ところの接触点におけるころ半径，Rb/ r は保持器

の後方の柱ところの接触点におけるころ半径，FCS は保持器からころ転動面に作

用するすべり摩擦力，µS は摩擦係数，FCN は保持器からころに作用する垂直力で

あり，下付き添字 f は保持器の前方の柱，r は保持器の後方の柱に関することを表

す．本研究では，摩擦係数µSを，2.10節に記したように，保持器が鋼製の場合に

0.12，樹脂製の場合に 0.06と仮定する (18)(22)．  

さらに，保持器の大径側および小径側のリブところ端面の接触部におけるすべ

り摩擦により単位時間に消費されるエネルギΕCl およびΕCmは，次式で与えられる． 

 
Cl b El CSl b El S CNl

Cm b Es CSm b Es S CNm

R F R F

R F R F

Ε ω ω µ
Ε ω ω µ

= = 
= = 

 (3.12) 
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ただし，RE はころの中心線から保持器のリブところ端面の接触点までの距離，FCS

は保持器からころ端面に作用するすべり摩擦力，FCN は保持器からころに作用す

る垂直力であり，下付き添字 l は保持器の大径側のリブ，m は保持器の小径側の

リブに関することを表す．  

3．3 ラジアル荷重が作用した場合の回転トルクの計算方法  

転がり軸受の回転トルクを計算する場合 (65)(66)，まず外部荷重から転動体に作用

する垂直力の分布を求め，つぎにこの垂直力に基づいて，式 (3.1)に示す各接触部

で単位時間に消費される種々のエネルギを求めることが必要となる．そこで，同

様の手順で，ラジアル荷重が作用する自動調心ころ軸受の回転トルクの計算方法

15を示す．  

後述のように 3.4 節の回転トルクの実験では，自動調心ころ軸受に純ラジアル

荷重が作用し，外輪静止で，内輪が一定速度で回転する．本研究で使用した回転

トルクの実験装置では，外輪の支持剛性は低く，内輪の支持剛性が非常に高い．

そのため，外輪は変位しやすく，内輪は回転方向を除いてほぼ拘束されている．

そこで，このような実験条件を考慮して，本節では，自動調心ころ軸受内の力の

計算方法を検討する．  

3．3．1 ころに作用する垂直力  

ここでは，ラジアル荷重 F r が負荷された時のころに作用する垂直力の計算方法

について述べる．  

ラジアル荷重 F r が負荷される前後の自動調心ころ軸受の状態を Fig. 3.2に示す．

Fig. 3.2(a)は，F r が負荷される前の状態で，外輪およびころセットは内輪に対して

同心に配置され，ころは内輪軌道と力ゼロで接している．図中の O-XYZは内輪中

心に設定した静止座標系，Pd はラジアル内部すきまである．Fig. 3.2(b)および (c)

は，F r が負荷した後の状態であり，外輪が XYZ軸方向にそれぞれ δX，δY および δZ

変位し，外輪の中心 Oo は内輪中心 O から移動している．Fig. 3.2(c)は，ころの円

周方向角度がψχϕのころ位置における軸受断面を表している．外輪軌道上の接触部

中央の点は，F r 負荷前には Ao1 であるが，負荷後は Ao2 に移動する．F r が負荷され  

                                                      
15 回転トルクに及ぼすころのスキューの影響は，潤滑が良好な場合，小さいこと

を数値解析で確認したため，本検討では省略した．  
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(a) Before loading              (b) After loading 

 

(c) Interference on ϕ-th roller section after loading 

Fig. 3.2  Interference due to radial loading on outer ring 
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ることにより，χ列のϕ番のころ位置において，内輪軌道ところ転動面の接触部中

央は内輪接触角 θ i χϕ方向に δMi χϕ，外輪軌道ところ転動面の接触部中央は外輪接触

角 θoχϕ方向に δMoχϕ弾性接近する．χ列のϕ番のころ位置において， θoχϕ方向の内・

外輪の軌道ところ転動面の接触部中央の弾性接近量の和 δnχϕは，次式で表される． 

 ( )cosn Mo Mi o iχϕ χϕ χϕ χϕ χϕδ δ δ θ θ= + −  (3.13) 

δnχϕは，外輪の変位に対して Fig. 3.2(c)に示す幾何学的な関係を用いれば，次式

のように表すこともできる (67)．  

 ( ) 1
1 sin cos

2
d

n Z o s o

Pχ
χϕ χϕ χϕ χϕδ δ θ δ θ+  = − + − 

 
 (3.14) 

ここで，δsχϕはχ列のϕ番のころ位置における外輪の面内変位である．δsχϕは，次式

のように，外輪中心の面内変位（δx, δy）と，χ列のϕ番のころ位置方向への単位ベ

クトルの内積で与えられる．  

 cos sins X Yχϕ χϕ χϕδ δ ψ δ ψ= − −  (3.15) 

式 (3.14)に式 (3.15)を代入すれば，次式が得られる．  

 ( ) 1
1 sin cos sin cos

2
d

n Z o X Y o

Pχ
χϕ χϕ χϕ χϕ χϕδ δ θ δ ψ δ ψ θ+  = − + − − − 

 
 (3.16) 

ところで，内輪軌道ところ転動面，および外輪軌道ところ転動面の接触部中央

がそれぞれ δMi χϕおよび δMoχϕだけ弾性接近した場合，内輪側および外輪側接触部の

各スライスにおける弾性接近量 δ i χϕ j，δoχϕ j は，次式で与えられる．  

( ) ( ) ( ){ }

( ) ( )

22 2

*

2 2

1 1 1 1
2

1 1 1 1

i Mii Mi i Mi

i j Mi i b Mi
i b i

o Mo o Mo

o j Mo o b
o b

w j jw j j w j j
r r

r r r

w j j w j j
r r

r r

χϕχϕ χϕ
χϕ χϕ χϕ

χϕ χϕ
χϕ χϕ

δ δ δ

δ δ

       −− −      = + − − − − − ≈ −      
            

      − −      = + − − − − − ≈      
            

( ){ }2

*2

o Mo

Mo
o

w j j

r

χϕ
χϕδ







−
−



  (3.17) 

上式中の右辺の近似式は， [] 内の平方根をマクローリン展開し，2 次までの多項

式で近似したものである．式 (3.17)において，r i は内輪の溝半径，r b はころ転動面
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のクラウニング半径，w はスライスの幅，j はスライス番号，j M は接触部中央のス

ライス番号， r *は軌道ところ転動面の接触部のアキシアル方向等価曲率半径，各

記号の添字 i は内輪側，o は外輪側， j は番号 j のスライス，χはころの列番号，ϕ

は一列内のころ番号に関することを表す． *
ir および *

or は次式で与えられる．  

 
( )
( )

1* 1 1

1* 1 1

i b i

o b o

r r r

r r r

−− −

−− −

= − 

= − 

 (3.18) 

内・外輪の軌道からころ転動面に作用する垂直力 FNiχϕ，FNoχϕは，式 (2.6)および

(2.9)より，次式で与えられる 16．  

 

0 con

0

0 con

0

11 8 10
* 9 9 9

con

11 8 10
* 9 9 9

con

0.356

0.356

i i

i

o o

o

j n

Ni i i i i j
j j

j n

No o o o o j
j j

F E n w

F E n w

χϕ χϕ

χϕ

χϕ χϕ

χϕ

χϕ χϕ χϕ

χϕ χϕ χϕ

δ

δ

+ −
−

=

+ −
−

=


= 



= 


∑

∑
 (3.19) 

ここで，nconは１つの接触部において接触しているスライスの個数，j 0 は接触に関

与するスライスの最小番号であり，その他の記号は 3.2 節と同様である．nconi χϕ

および nconoχϕは，式 (3.17)において，δ i χϕ j，δoχϕ j が正となるスライスの個数，そし

て， j 0i χϕおよび j 0oχϕは， δ i χϕ j，δoχϕ j  が正となる最小のスライス番号である．  

負荷圏内のころには，Fig. 3.3に示すように，内・外輪の軌道および内輪の中つ

ばから垂直力が作用する．内・外輪の軌道からころ転動面に作用する垂直力 FNiχϕ，

FNoχϕおよび内輪の中つばからころ大端面に作用する垂直力 FFNcχϕの力の釣合い式

は，FFNcχϕの作用線方向および FFNcχϕに直交する方向に対して以下のように表され

る．  

 ( ) ( )sin sinFNc Ni Fc i No o FcF F Fχϕ χϕ χϕ χϕ χϕγ θ θ γ= − + −  (3.20) 

 ( ) ( )cos cosNo o Fc Ni Fc iF Fχϕ χϕ χϕ χϕθ γ γ θ− = −  (3.21) 

ここで， γFc は内輪中つば面の傾斜角である．  

外輪には，ラジアル荷重 F r および各ころからの FNoχϕの反力が作用し，F r と FNoχϕ

                                                      
16 荷重が小さい場合，点接触となる．点接触をスライス法で計算する場合，付録

3（156ページ）に示すように，17%程度の垂直力の計算誤差を含む．  
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の反力は釣合う．外輪の X，Y および Z 軸方向の力の釣合い式は以下のように表

される．  

 
2

1 1

cos cos 0
z

No oF χϕ χϕ χϕ
χ ϕ

θ ψ
= =

=∑∑  (3.22) 

 
2

1 1

cos sin
z

No o rF Fχϕ χϕ χϕ
χ ϕ

θ ψ
= =

= −∑∑  (3.23) 

 ( )
2

1 1

1 sin 0
z

No oF
χ

χϕ χϕ
χ ϕ

θ
= =

− =∑∑  (3.24) 

ラジアル荷重下の自動調心ころ軸受では，内・外輪間のアキシアル方向変位が

小さいため，各ころの接触角の変化は小さい．そこで，簡単化のために，各ころ

の内輪側および外輪側の接触角は一定であると仮定する．内輪接触角θ i は，外輪

接触角θo およびころの接触角θb から，次式のように求めることとする．  

 2i o bθ θ θ= −  (3.25) 

外輪接触角θo は，Hamrockらの示した以下の 2 つの式 (68)を連立して解くことで得

 

Fig. 3.3  Normal forces of raceways on roller 
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られる．  

 cos cos cos
2
d

o oa o o o

P
r rθ θ θ = − 

 
 (3.26) 

 ( )2 sin sin cos sina o oa o d o oP r Pθ θ θ θ= − +  (3.27) 

ここで，r o は外輪の溝半径，Pa はアキシアルすきま，θoa は外輪が力ゼロで一列の

すべてのころと接したときの外輪接触角である．r o，Paおよび Pdが与えられれば，

式 (3.26)と (3.27)より，θo およびθoa が求まる．ころの接触角θb は，Fig. 3.4に示す

ように，次式で与えられる．  

 1sin bm
b

b

l

r
θ −  

=  
 

 (3.28) 

ここで，l bmはころ転動面の最大直径部と転動面の中央部のアキシアル方向距離で

ある．また，Fig. 3.4内の l beはころ転動面の長さである．  

内・外輪の軌道からころ転動面に作用する垂直力 FNiχϕ，FNoχϕおよび内輪の中つ

ばからころ大端面に作用する垂直力 FFNcχϕは，以下の計算順序で求めることがで

きる．  

①  軸受の諸元および F r を与え，式 (3.26)および (3.27)よりθo，式 (3.28)よりθb，

式 (3.25)よりθ i を求める．なお，簡単化のために，θ i χϕ⋍θ i，θoχϕ⋍θo とおく． 

②  δX， δY， δZ を仮定する．  

 

Fig. 3.4  Contact angle of rolling contact surface of roller 
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③  仮定した δX， δY， δZ を式 (3.16)へ代入し， δnχϕを求める．  

④  各ころにおいて，式 (3.13)および (3.21)を満たす δMi χϕおよび δMoχϕを，以下

の (a)から (e)の計算方法で求める．  

(a) δMoχϕを仮定する．  

(b) 式 (3.13)より， δnχϕおよびδMoχϕから δMi χϕを求める．  

(c) 式 (3.17)より，弾性接近量 δ i χϕ j， δoχϕ j，接触しているスライスの個数

nconi χϕ，nconoχϕおよび接触に関与するスライスの最小番号 j 0i χϕ， j 0oχϕを

求める．  

(d) 式 (3.19)より，FNiχϕおよび FNoχϕを求める．  

(e) 上で得られた FNiχϕおよび FNoχϕが式 (3.21)を満足すれば，その時の

FNoχϕを記録し，ステップ⑤へ進む．満足しない場合は δMoχϕの仮定値

を修正し，ステップ (b)に戻る．  

⑤  ステップ④で得られた FNoχϕが式 (3.22)から (3.24)を満足すれば，FFNcχϕを式

(3.20)より求め，その時の FNiχϕ，FNoχϕ，FFNcχϕの値が解となる．満足しな

い場合は δX， δY， δZ の仮定値を修正し，ステップ③に戻る．  

3．3．2 保持器からころに作用する垂直力  

ここでは，ころと弾性保持器モデルとの間で生じる垂直力の計算方法を検討す

る．  

一般に，水平回転軸を支えるころ軸受では，低速回転の場合，保持器中心は重

力の方向に偏心した状態となる (69)．自動調心ころ軸受において非負荷圏のころお

よび保持器が重力の方向に偏心する場合，保持器に作用する垂直力は Fig. 3.5の

ようになると考えられる．Fig. 3.5において，図中の FCCNはころから保持器に作

用する垂直力，OC は保持器の基準位置，Ob-XbYbZb はころに対して設定した移動

座標系，ωb はころの自転角速度，ωC は保持器の回転角速度，ψはころの円周方向

角度，ϕ はころ番号， γC は Xb 軸に対する保持器ポケットの柱の傾斜角， γCa は Yb

軸に対する保持器ポケットの柱の傾斜角，γCr は Z 軸に対する保持器ポケットの柱

の傾斜角，l Cg は保持器の大径側のリブの端面から保持器の重心までのアキシアル

方向距離，l Cp は保持器の大径側のリブの端面から保持器のポケットところとの接

触点までのアキシアル方向距離，RCl は保持器の大径側のリブの半径，RCp は保持

器のポケットところとの接触点までの半径，下付き添字 f は保持器の前方の柱，r
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は保持器の後方の柱， l は保持器の大径側のリブ，χはころの列番号，T は保持器

を支持する保持器の上側にあるころの番号，B はころ大端面が保持器のリブに接

触する保持器の下側にあるころの番号に関することを表し，その他の記号は 3．3．

1 項と同じである．本研究で対象とする保持器の場合，保持器が重力によって下

方に偏心すると，保持器の上側にあるころが保持器ポケットの柱と接触する．そ

して，比較的低速であれば，保持器の上側にあるころは保持器のポケットの前方

 

  

Fig. 3.5  Normal forces of rollers on cage 
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および後方の柱と同時に接触し，保持器および非負荷圏内のその他のころを支え

る．そして，保持器のポケットところ転動面の幾何形状から，保持器の自重によ

り，Fig. 3.5 に示すように，保持器は X 軸まわりに傾き，保持器の下側のころの

大端面が保持器のリブと接触すると考えられる．  

ここで，簡単化のため，保持器に対するころの代表的な 2 つの配置状態におい

て，ころから保持器に作用する垂直力を考える．すなわち，Fig. 3.5に示すように

保持器の上側の Y 軸上にある 1 個のころ（ϕ = 3 のころ）が保持器を支持する場

合，および Fig. 3.6に示すように Y 軸に対してころ間隔の半分だけ移動した位置

 

Fig. 3.6  Normal forces of rollers on cage supported by two rollers 
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にある 2 個のころ（ϕ = 2 および 3 のころ）が保持器を支持する場合を考えること

とする．Fig. 3.5および Fig. 3.6で示した状態は，いずれも Y 軸に対して左右対称

であるため，Fig. 3.7(a)および (b)に示すように，右半分のみを解析対象とした．  

1 個のころで保持器を支える場合（Fig. 3.7(a)），保持器の Y および Z 軸方向の

力および X 軸まわりのモーメントの釣合いより，以下の 3 つの釣合い式が得られ

る．  

 

(a) Supported by one roller               (b) Supported by two rollers 

Fig. 3.7  Models for normal forces of rollers on cage supported by rollers 



   

- 95 - 

( )

( )

2 2 2

2 2 2

sin sin cos cos cos sin 1
sin sin

2cos cos sin

sin sin cos cos cos sin1
sin sin

2 2 cos cos sin

ne

ns

T Cr Ca C T Ca C
CCNr T CCNl T T Cl

Ca C Ca

Cr Ca C Ca CC
CCNl B B Cl CCNr

Ca C Ca

F F

m g
F F

χ χ
χ χ χ

ϕ
χϕ χϕ

χ χ χϕ
ϕ ϕ

ψ γ γ γ ψ γ γ
ψ γ

γ γ γ
ψ γ γ γ ψ γ γ

ψ γ
γ γ γ=

− −
+

+

− −
− = +

+
∑

  

  (3.29) 

 
( )

2 2 2

cos cos 1 1
cos cos 0

2 2cos cos sin

Cr Ca C
CCNr T CCNl T Cl CCNl B Cl

Ca C Ca

F F Fχ χ χ

γ γ γ
γ γ

γ γ γ

−
− − =

+
 (3.30) 

 

( ) ( )

( )

( )

2 2 2

2 2 2

cos cos
cos

2 2 cos cos sin

sin sin cos cos cos sin

cos cos sin

sin sin cos cos cne

ns

Cr Ca CC Cl
Cg CCNl T CCNl B Cl Cp CCNr T

Ca C Ca

T Cr Ca C T Ca C
Cp CCNr T

Ca C Ca

Cr Ca C
Cp CCNr

m g R
l F F R F

l F

l F

χ χ χ

χ χ
χ

ϕ
χϕ χϕ

χϕ
ϕ ϕ

γ γ γ
γ

γ γ γ
ψ γ γ γ ψ γ γ

γ γ γ
ψ γ γ γ ψ

=

−
+ − +

+

− −
+

+

− −
− ∑ 2 2 2

os sin
0

cos cos sin

Ca C

Ca C Ca

γ γ

γ γ γ
=

+

 (3.31) 

ここで，mC は保持器の質量，g は重力加速度，ϕns およびϕne は重力により非負荷

圏のころから保持器ポケットに垂直力を与えるころの最初と最後のころ番号であ

る．  

2 個のころで保持器を支える場合（Fig. 3.7(b)），保持器の Y および Z 軸方向の

力および X 軸まわりのモーメントの釣合いおよび保持器を支持するころの公転方

向の力の釣合いより，以下の 4 つの釣合い式が得られる．  
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上記の釣合い式を用いて，ころと弾性保持器モデルの接触部の垂直力を求める

に当たり，保持器の弾性変形を計算する必要があるため，汎用の有限要素法（FEM）

解析ソフト“NX 17”を用いた．  

この解析により得られる FCCNfχϕ，FCCNrχϕおよび FCCNlχϕを用いれば，3．2．3 項

で記した保持器ところの間で単位時間に消費されるエネルギの計算式において必

要となる保持器からころおよびころ端面に作用する垂直力 FCNfχϕ，FCNrχϕ，FCNlχϕ

は，次の式で与えられる．  

 
CNf CCNf

CNr CCNr

F F

F F
χϕ χϕ

χϕ χϕ

= 
= 

 (3.36) 

 CNl CCNlF Fχϕ χϕ=  (3.37) 

 

                                                      
17 Siemens PLM Software社製．Version 9.0.2を用いた．  
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3．4 実験検証  

本節では，自動調心ころ軸受の回転トルクを測定し，回転トルクの測定値と計

算値を比較することで，第 2 章で提案したころ軸受内に生じる各種の力の計算式

の有効性を検証する．  

3．4．1 回転トルクの測定方法  

実験用ころ軸受として，自動調心ころ軸受 22212B を用いた．実験用ころ軸受

の基本諸元を Table 3.2に示す．この実験用ころ軸受は複列形であるため，軸受の

回転トルクには，ころセットの相対配置が影響する可能性があった．そこで，一

方のころセットを他のころセットに対して同相とした場合（ In-phase），および

一方のころセットを他のころセットに対して半ピッチずらした場合（Staggered）

について，回転トルクを測定した．  

回転トルクの測定装置の概略図を Fig. 3.8に示す．Fig. 3.8に示すように，実験  

用自動調心ころ軸受の内輪は，両側をアンギュラ玉軸受と円筒ころ軸受で支持さ

れた軸の中央に取り付け，回転を与えた．一方，実験用ころ軸受の外輪には，ハ

ウジングおよび静圧エアスライドテーブルを介して，ラジアル荷重 F r を負荷した．

静圧エアスライドテーブルは，軸受ハウジング外径に接触している．なお，静圧

エアスライドテーブル自体の摩擦は非常に小さい．このスライドテーブルの移動

を静止するために必要な力をロードセルで検出し，それにハウジングの外半径を

Table 3.2  Basic specifications of the tested spherical roller bearing 

Outside diameter, mm 110 

Bore diameter, mm 60 

Width, mm 28 

Radius of outer raceway r o, mm 49.026 

Roller radius Rb, mm 5.500 

Crowning radius of roller r b, mm 47.500 

Roller length l be, mm 9.663 
Axial distance between the center and the maximum 

diameter of rolling contact surface l bm, mm 
1.028 

Number of rollers 20×2 

Radial internal clearance Pd, mm 0.055 

Basic dynamic radial load rating, N 115 000 

Basic static radial load rating, N 147 000 
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乗じることで，実験用ころ軸受の回転トルクの測定値を得た．なお，軸受の回転

トルクの測定では，軸受温度が影響すると考えられるため，熱電対を負荷圏近傍

の外輪外径面に取り付けて，回転トルク測定中の軸受温度も測定した．回転トル

クの測定は，内輪の回転数を 95~940 min-1，ラジアル荷重 F r を 2940~8820 Nの範

囲で数段階に変え，各運転条件で 3 回繰り返した．実験用ころ軸受の潤滑には，

鉱油（ ISO VG100）を用いた．なお，回転トルクの測定時の軸受温度は 30±2 ℃  

とした．  

3．4．2 回転トルクの測定値と計算値の比較  

3．4．1 項の測定で得た実験用自動調心ころ軸受の回転トルクの時間波形の例

を Fig. 3.9に示す．Fig. 3.9より，実験用自動調心ころ軸受の回転トルクは，軸の

回転周期 ta，保持器の回転周期 tC および外輪に対するころ通過周期 tpo で変動する

が，ラジアル荷重 F r が大きいほど，回転トルクは大きくなる傾向があることがわ

かる．そこで，回転トルクの測定値と計算値の比較は，回転トルクの時間平均値

を用いることにした．  

ころの相対配置を In-phaseおよび Staggeredとした場合の回転トルクを時間平

均した測定値およびその計算値を Fig. 3.10に示す．なお，Fig. 3.10中のエラーバ

Tested spherical roller bearing

Angular contact ball bearings

Cylindrical roller bearing

Radial load Fr

Thermocouple

Housing

Load cell

Air slide table

Rotation

 

Fig. 3.8  Torque measurement apparatus 
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ー付き○印は測定値，2 種の破線は計算値を表す．Fig. 3.10より，回転トルクの

計算値は，測定値に対してわずかに高くなる傾向があるが，両者はほぼ一致して

いることがわかる．なお，この計算におけるころ転動面の１つの有効接触領域の

スライス数は 25 としており，計算値と測定値が一致していることから，スライス

数 25 は概ね妥当と思われる．  

種々の回転速度と荷重における時間平均した回転トルクの測定値と計算値を

Fig. 3.11に示す．Fig. 3.11より，回転トルクの計算値は測定値に対して，高速回
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(a)  In-phase arrangement 
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(b)  Staggered arrangement 

Fig. 3.9  Typical measured time waveforms of running torque (Rotational speed 940 min-1) 
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転ではやや小さく，低速回転ではやや大きくなる傾向があるものの両者は概ね一

致していることがわかる．なお，各種条件における回転トルクの測定値に対する

計算値の誤差率を Table 3.3に示す．Table 3.3より，第 2 章で提示したころに作用

する力の計算式に基づいて回転トルクを計算した場合，測定値に対する計算値の  

 

 

Fig. 3.10  Effect of roller arrangements on measured and calculated running torques 

 

 

Fig. 3.11  Effect of radial load and rotational speed on measured and calculated running torques 

(Average of the in-phase and staggered arrangements of rollers) 
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相対誤差率は最大でも 30 %18であることがわかる．  

以上より，第 2 章で示したころ軸受内に生じる各種の力の計算式に基づいて算

出した回転トルクが，測定値と概ね一致したことから，第 2 章で提示したころ軸

受内に生じる各種の力の計算式の妥当性が確認できた．  

なお，回転トルク MBRG の支配要因について検討した結果を Fig. 3.12に示す．

MR は内・外輪の軌道ところの接触部における転がり粘性抵抗力による回転トルク，

MP は転がり方向の油膜力による回転トルク，MT はトラクションによる回転トル

クであり，下付き添字の o は外輪， i は内輪に関することを表す．また，MF はつ

ばからころ端面に作用するトラクションによる回転トルク，MC は保持器からころ

に作用するすべり摩擦力による回転トルクである．Fig. 3.12 (a)から (c)より，荷重

が増加すると，転がり粘性抵抗力およびトラクションによる回転トルクがそれぞ

れ増加し，そして，回転速度が上昇すると，転がり粘性抵抗力による回転トルク

のみが増加し，全体トルクの支配要因になることがわかる 19．  

                                                      
18 高速回転および高荷重下において，回転トルクの測定値が計算値に比べ小さい

原因としては，以下の 2 つが考えられる．①ころと軌道の接触部の油膜の温度が

測定した外輪外径面の温度よりも高めになること．②油膜形成に必要な油が不十

分になること．  

19 種々の運転条件下での回転トルクや保持器応力を計算（第 4 章および第 5 章参

照）する場合，ここで取り上げた 10 種の力は，すべて，考慮する必要がある．  

Table 3.3  Relative error ratios of calculated running torque 

Radial load Fr, N 
Rotational speed, min-1 

95 306 940 

2940 -23 % -17 % 10 % 

5880 -14 % -1 % 30 % 

8820 -18 % 5 % 28 % 
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(a) 95 min-1 

 
(b) 306 min-1 

 
(c) 940 min-1 

Fig. 3.12  Calculated running torque MBRG and its components due to rolling resistance MR , pressure 

force MP, traction MT , flange traction MF and cage sliding friction MC (Subscript: i = for 

contact between roller and inner raceway, o = for contact between roller and outer 

raceway) 
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3．5 結言  

本章では，第 2 章で提示したころ軸受内に生じる各種の力の計算式の有効性を

軸受の回転トルクを用いて検証し，以下の結論を得た．  

(1) 第 2 章で提示したころ軸受内に生じる 10 種の力の計算式に基づいて，ころ

軸受の回転トルクを計算する方法を示した．  

(2) 複雑な形状のころを有する自動調心ころ軸受 22212Bの回転トルクを，ラジ

アル荷重および回転速度を数段階に変えて測定し，計算で求めた回転トルク

と比較した．その結果，回転トルクの計算値は測定値に対して，最大 30 %

の相対誤差で一致した．  

(3) 以上より，第 2 章で提示したころに作用する力の計算式の妥当性を確認し

た．  
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第  4 章 モード合成法で保持器応力を計算するための拘束モードおよび

ノーマルモードの設定方法  

ころ軸受の保持器応力は，第 2 章で示した軸受内に生じる各種の力の計算式お

よび軸受モデルを汎用マルチボディ解析（MBA）ソフトウェア Adams 2013.2(36)

（以下，Adams）に組み込むことで，Craig-Bamptonによるモード合成法（P. 161 付

録 4 参照） (24)(70)により計算可能となる．  

ところで，Craig-Bamptonのモード合成法では，拘束モードとノーマルモード

の重ね合わせで物体の弾性変形を計算する (24)(70)．拘束モード（Constraint mode）

は，対象物に与えた特定の境界点群に，順次，単位変位を与えた場合に生じる静

的な変形モードである．ノーマルモード（Normal mode）は，上記の境界点の変

位をゼロとした場合の固有モードである．モード合成法で保持器応力を計算する

場合の計算精度は，考慮するモードの総数が多いほど向上するが，計算に要する

時間は長くなる．そのため，保持器応力を精度よく短時間で計算するための拘束

モードおよびノーマルモードの設定が必要である．  

実際の保持器では，ころから保持器のポケットの柱（Pocket bar）に大きな力が

作用すると，Fig. 4.1(71)のように，保持器のポケットの隅部（Pocket corner）を起

点に破損する場合が多い．このことは，保持器のポケット隅部で応力が最も大き

くなることを意味している．そこで，本章では，保持器ポケット隅部の応力を精

 

 

Fig. 4.1  Example of failed cage(71) 

Smaller rib 

Larger rib Pockets 

Smaller-side 

 pocket corners 

Larger-side pocket corners 

Pocket bars 
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度よく短時間で計算するための，モード合成法の拘束モードおよびノーマルモー

ドの設定方法を検討する．  

4．1 静止した保持器単体の応力計算における拘束モードとノーマルモードの検

討  

モード合成法における保持器の拘束モードおよびノーマルモードの設定につ

いて検討するために，静止した保持器単体のポケットの柱に静的な力を作用させ

て，ポケット隅部の応力をモード合成法で計算した．この計算に用いた弾性保持

器モデルを Fig. 4.2に示す．この保持器モデルの作成には，汎用有限要素法ソフ

トウェア NX I-deas 6.3（Siemens PLM Software社製）を使用した．保持器の分割

要素には，4 面体 2 次要素を使用した．要素数は 23 565，節点数は 44 751である．  

保持器応力の計算結果に及ぼす拘束モードの影響を調べるために，Fig. 4.3に示

すように，拘束モードの境界点の位置と数を変えた 4 つのパターンについて検討

した．パターン 1 では柱の外径面上の 1 点，パターン 2H では柱の外径面上の周

方向の 2 点，パターン 2V では柱の内・外径面上の 2 点，そして，パターン 3A で

は柱の中央，大径側および小径側の 3 点である．これらの境界点は，すべての柱

に対して設定した．そして，各境界点には，3 方向の単位変位をそれぞれ与えた．

なお，上記の拘束モードの設定によるモードの総数は，境界点の総数の 3 倍とな

る．  

：

 

Fig. 4.2  Calculated elastic cage model and boundary points for the constaint mode of pattern 1 

: Boundary points  

on the centers of pocket bars 



   

- 106 - 

パターン 1 の拘束モードによって表現される変形形状を Fig. 4.4に示す 20．Fig. 

4.4 (a) はラジアル方向，(b) は周方向および  (c) はアキシアル方向の単位変位を

それぞれ与えた場合であり，その他の境界点の変位は全てゼロの状態である．  

上記の拘束モードを評価するための保持器応力の計算は，Fig. 4.5に示すモデル

を用いた．保持器は，Fig. 4.5に示すように，保持器のリブの 3 箇所において，そ

                                                      
20 Fig. 4.4 は，境界点に単位変位を直接与えて，有限要素法解析で求めたモード

形状である．  

Boundary point
 

Boundary points
 

a) Pattern 1     b) Pattern 2H 

    (1 point)           (2 points in horizontal direction of bar) 

Boundary point on outer surface
 

Boundary point on inner surface 

c) Pattern 2V (2 points in vertical direction of bar) 

 
Boundary points

 

d) Pattern 3A (3 points in axial direction of bar) 

Fig. 4.3  Setting patterns of the constraint mode of component-mode-synthesis method on cage 

pocket bars 
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れぞれ 2 方向の変位を固定した．そして，図中上側の 2 本の柱の中央に対して垂

直に 1 N の静的な力を負荷した．  

以上の方法により，モード合成法（CMS）で求めた保持器の最大主応力の計算

例を Fig. 4.6に示す．パターン 1 の拘束モードによる計算例であり，ポケットの

小径側および大径側の隅部で高い応力が生じていることがわかる 21．   

モード合成法で求めた保持器ポケットの小径側および大径側の隅部の最大主

応力を整理した結果を Fig. 4.7に示す．Fig. 4.7におけるモード合成法による計算

結果は，すべて，ノーマルモードの数がゼロの場合の結果である．なお，Fig. 4.7

では，参考のために，モード合成法の場合と同じ保持器分割要素，拘束条件およ

び荷重条件を使用して，有限要素法（FEM）により求めた最大主応力の計算値も

示してある．Fig. 4.7からわかるように，モード合成法により得られるポケット隅

部の応力の計算値は，有限要素法により得られる計算値に比べ，小さい傾向にあ

る．これは，境界点の設定により導入される拘束モードに高次の変形モードが含

まれていないためと考えられる．  

                                                      
21 境界点を設定したポケットの柱の中央でも比較的高い応力が生じるが，この点

に単位変位を与えた場合の変形モードを拘束モードが用いているためである．そ

のため，境界点近傍の応力は評価対象から外した．  

     
(a) Radial direction         (b) Orbital direction          (c) Axial direction 

Fig. 4.4  Modal shapes of the constraint mode in the pattern 1 under giving unit displacements to a 

boundary point on a bar (Contour: displacement) 
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(a) Z side view 

  

      (b) Over view                        (c) Details of pocket forces 

Fig. 4.5  Boundary conditions and forces on a cage 

 

Forces on pocketbars 

DDii ssppllaacceemmeenntt   rreess ttrraa iinntt ss   

DDii ssppllaacceemmeenntt   rreess ttrraa iinntt ss   

Forces on pocket bars 

DDii ssppllaacceemmeenntt   rreess ttrraa iinntt ss   

DDii ssppllaacceemmeenntt   rreess ttrraa iinntt ss   

DDii ssppllaacceemmeenntt   rreess ttrraa iinntt ss   

Forces on pocket bars 

DDii ssppllaacceemmeenntt   rreess ttrraa iinntt ss   
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Fig. 4.7で示したモード合成法による応力の計算精度を定量的に評価するため，

平均応力誤差率 |εma|を用いることとする．  

 
2

ml ms
ma

ε ε
ε

+
=  (4.1) 

ここで， εm は応力誤差率であり，次式で与えられる．なお，下付添え字 l は大径

側のポケット隅部，s は小径側のポケット隅部を表す．  

Larger-side corner

Smaller-side corner

ForceForce

 

Fig. 4.6  Example of static calculation of cage stresses by the CMS method (Contour: Maximum 

principal stress, Constraint mode: Pattern 1, Normal modes: None) 

 

 

Fig. 4.7  Maximum principal stresses at cage pocket corners (Normal modes: None) 
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 CMS FE
m

FE

σ σε
σ

−=  (4.2) 

ここで，σCMS およびσFE は，それぞれモード合成法および有限要素法で求めた保

持器のポケット隅部の最大主応力の計算値である．  

Fig. 4.7の結果に対応した平均応力誤差率 |εma|を Fig. 4.8に示す．Fig. 4.8の横軸

には，弾性保持器モデルで考慮したモードの総数（＝拘束モードおよびノーマル

モードの和）がとってある．Fig. 4.8 より，パターン 1，パターン 2V および 2H

の平均応力誤差率 |εma|は，ほぼ同等であるが，パターン 3A はわずかに優れること

がわかる．よって，検討した 4 つのパターンの中では，パターン 3A が最も計算

精度が高いことになる．しかしながら，パターン 3A の計算時間は，Fig. 4.9に示

すように，パターン 1 の 2.2 倍と長い．  

Fig. 4.8および Fig. 4.9には，パターン 1 にノーマルモード（ノーマルモード数：

8, 16, 32, 58, 84および 336個）を加えて計算した場合の平均応力誤差率と計算時

間の関係を○印で示してある．ノーマルモードのモード形状は，Fig. 4.10に例示

したように，すべての境界点の変位をゼロとした状態で得られる固有値ベクトル

である 22．Fig. 4.8より，モードの総数がほぼ同じ場合，パターン 1 にノーマルモ

ードを加えた場合の平均誤差率（○印）が，ノーマルモードを加えないその他の

拘束モードのパターンの場合よりも小さいことがわかる．一方，Fig. 4.9より，計

算時間はモードの総数に依存することがわかる．  

以上のことから，パターン 3A よりも，パターン 1 にノーマルモードを加えた

方が，同じ計算時間の場合，保持器のポケット隅部の応力を精度よく計算できる

ことが明らかになった．  

なお，Fig. 4.9に示した静解析では，FEM の計算時間は 35 s，モード合成法の

計算時間は 1 s 以下であり，いずれも短い．しかし，動解析を行う場合は，この

計算を非常に多くの回数，繰り返すことになる．例えば，モード合成法において，

静解析での計算時間は 0.2 sであるが，動解析では数十時間オーダーになる．その

ため，FEM とモード合成法の計算時間の差は，きわめて大きくなる．  

                                                      
22 この計算で，減衰は考慮されていない．  
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Fig. 4.8  Averaged magnitude of error ratios |εma| vs. total number of modes for the elastic cage 

model 

 

 

Fig. 4.9  Calculation times of cage stress vs. total number of modes for the elastic cage model by the 

CMS method (Calculation time by FEM in the same PC: 35 s) 
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(a) 1st mode              (b) 2nd mode             (c) 3rd mode 
(5470 Hz)                (5470 Hz)                (5670 Hz) 

 

     

(d) 4th mode              (e) 5th mode             (f) 6th mode 
 (5670 Hz)                 (7510 Hz)               (8930 Hz) 

 

   

(g) 7th mode               (h) 8th mode 
 (8930 Hz)                 (8970 Hz) 

 

Fig. 4.10  Mode shapes of the normal mode under the constraint mode pattern 1 
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Fig. 4.11  MBA model for a tapered roller bearing 

 

 

 

4．2 運転中の軸受内の保持器の運動，力および応力の計算におけるノーマルモ

ードの検討  

ここでは，4.1 節の結果に基づき，パターン 1 の拘束モードに加えるノーマル

モード数について，検討する．この検討のために，内輪が回転する円すいころ軸

受内の保持器中心 23の運動，ころから保持器に作用する力および保持器応力の計

算を，パターン 1 の拘束モードに加えるノーマルモード数を変えた弾性保持器モ

デルを用いて行った．なお，参考のために，剛体保持器モデルを用いた場合の計

算も行った．そしてこの計算には，マルチボディ解析（ MBA ）ソフトウェア

Adams(36)を用いた．  

計算は，第 5 章の保持器の運動を測定した円すいころ軸受 32310（Fig. 4.11）を

対象にした．外輪はアキシアル荷重を受け，内輪は一定速度で回転する．計算の

簡単化のため，内・外輪のラジアル変位および傾きはゼロとし，外輪はアキシア

ル方向にのみ変位できるとした．軸受の諸元は Table 4.1のとおりで，ころ数は，

実験と同様に，12 個に減らした．Table 4.2に示すように，計算モデルにおいて，

軌道輪およびころは接触部を除き剛体で，ころおよび保持器の運動の自由度は 6

個である．一方，保持器は，各柱の外径面中央点のみに境界点を与えるパターン

1 の拘束モードに加えるノーマルモードの数を種々変えて作成した弾性体モデル，

                                                      
23 ポケット内のアキシアル方向の中心と同じアキシアル方向位置となる保持器

中心軸上の点を，保持器の中心として扱った．  
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Table 4.1  Specifications of the examined tapered roller bearing 

Outside diameter, mm 110 

Bore diameter, mm 50 

Width, mm 30 

Cup tapered angle, deg. 25.91 

Roller tapered angle, deg. 4.00 

Roller length lbe, mm 20 

Number of rollers 12 

Basic dynamic radial load rating, N 99 750 

Cage Polyamide, Machined 

 

Table 4.2  Parts and their motion degrees for the tapered roller bearing 

Parts Types of parts Degrees of freedom 

Inner ring Rigid body  0 

Outer ring Rigid body 1 (Axial direction) 

Roller Rigid body  6 

Cage 
Flexible body 

Body motion degree: 6 

Flexibility degree: 
Constraint modes: 3×12 

     (1 boundary point with 3 DOFs 
                      for each bar) 

Normal modes: 32, 16, 8, 0 

Rigid body Body motion degree: 6 
   

および比較のための剛体モデルの 2 種類とした．弾性保持器モデルの減衰には，

MBA ソフトウェアの初期設定値（100 Hz未満では 0.01，100 Hz以上かつ 1000Hz

未満では 0.1，1000Hz以上では 1 のモード減衰比） (70)を用いた．そのため，検討

した保持器でのモード減衰比は 1 である．  

パターン 1 の拘束モードに加えるノーマルモード数は，0，8，16 および 32 と

した．本検討の保持器における 8 個のノーマルモードには，①保持器の大径側の

リブのラジアル方向曲げ 1 次モード（Fig. 4.10(a)および (b)，5470 Hz），②保持器

の大径側および小径側のリブのラジアル方向並進モード（Fig. 4.10(c)および (d)，

5670 Hz），③保持器の大径側および小径側のリブの周方向回転モード（Fig. 4.10(e)，

7510 Hz），④保持器の大径側のリブのラジアル方向曲げ 2 次モード（Fig. 4.10(f)
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 a) 1st (2705 Hz)       b) 1st (2705 Hz)     c) 1st (2705 Hz)      d) 1st (2726 Hz) 

 in N = 32           in N = 16             in N = 8             in N = 0 

 

       
e) 3rd (4840 Hz)       f) 3rd (4840 Hz)     g) 3rd (4908 Hz)      h) 3rd (5223 Hz) 

 in N = 32           in N = 16            in N = 8             in N = 0 

 

Fig. 4.12  Modal shapes of elastic cage models (N: Number of normal modes) 

および (g)，8930 Hz），⑤保持器の小径側のリブのラジアル方向曲げ 1 次モード

（Fig. 4.10(h)，8970 Hz）が含まれる．8 個のノーマルモードを考慮すれば，保持

器の形状が異なる場合でも，小径側または大径側のリブにおけるラジアル方向曲

げ 2 次モードの固有値以下のモードが常に考慮できるものと考え，ノーマルモー

ド数 8 を選択した．ノーマルモード数 16 および 32 は，この 2 倍と 4 倍であり，8

個のノーマルモードで十分な計算精度であるか否かを確認する目的で選定した．  

ところで，弾性保持器モデルの変形は，Fig. 4.4に示した拘束モードを表すため

の変換行列（付録 4 の式 (A19)）および Fig. 4.10に示したノーマルモードを表す

ための変換行列（付録 4 の式 (A21)）を並べた全体行列に対して，再度，直交化し

て得られるモード形状の重ね合わせ（付録 4 の式 (A29)）で，計算される．この最

終のモード形状の一例を Fig. 4.12に示す．1 次および 3 次のモード形状を，ノー

マルモードの数（N）で整理した．Fig. 4.12 a）から h) のモード形状は，N によ

らず，ほぼ同じであり，1 次は保持器の大径側のリブのラジアル方向曲げ 1 次モ

ード，3 次は小径側のリブのラジアル方向曲げ 1 次モードである．  



   

- 116 - 

 

Fig. 4.13  Natural frequencies of elastic cage models 

各弾性保持器モデルのモードの次数に対するモード振動数との関係を Fig. 4.13

に示す．Fig. 4.13より，ノーマルモード数がゼロの場合のモード周波数は，他の

ノーマルモード数の場合と比較すると，低次から，わずかであるが，異なること

がわかる．これは，拘束モードによる各柱の変形により算出されたモードのため

である．  

軌道輪に対するころおよび保持器の運動を計算するには，ころと内・外輪，あ

るいはころと保持器の接触部に対して，Fig. 4.14に示すように，第 2 章で詳述し

た各種の力を Adams上で定義する必要がある．Adams上でこれらの力を定義する

には，力要素 GFORCEまたは VFORCE を用いる必要がある．GFORCEは互いに

直交する 3 軸方向の力および 3 軸まわりのモーメント，VFORCEは互いに直交す

る 3 軸方向の力を記述するための力要素である．  

 

Fig. 4.14  Forces acting on a roller 
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本研究では，ころと内・外輪の各接触部に対しては力要素 GFORCE，ころと保

持器の接触部に対しては力要素 VFORCEを用いた．ころと保持器の接触部に対し

て VFORCE を用いた理由は，保持器を弾性体として扱う必要があるためである．

ころと保持器の接触部の VFORCEは，ころと接触する可能性のある保持器の有限

要素の各節点に対して設定した．なお，ころ転動面と軌道面の接触部における転

がり粘性抵抗力および転がり方向の油膜力に関しては，ころと軌道輪に対して個

別に力要素 GFORCEを設定した．  

弾性保持器モデルおよび剛体保持器モデルをそれぞれ用いて計算した，XY平面

に投影された保持器中心の軌跡を Fig. 4.15に示す．Fig. 4.15は，アキシアル荷重

Fa が 200 Nおよび 4900 N24の 2 水準，内輪の回転速度は 1000 min-1，外輪温度は

40℃，潤滑剤は粘度グレード ISO VG100の鉱油の結果である．なお，計算開始時，

保持器と内輪は同心，各ころは保持器のポケットの中央に配置され，内・外輪と

ころは，荷重ゼロで接触するとした．重力加速度は Y 軸の負の方向に働き，内輪

は Fig. 4.15上の反時計方向に回転するとした．Fig. 4.15は，0.2 sから 0.6 sまで

の保持器中心の軌跡であり，この間に保持器は 2.5 回転する．Fig. 4.15 (a)から (d)

は弾性保持器モデルの場合，Fig. 4.15 (e)は剛体保持器モデルの場合である．  

Fig. 4.15からわかるように，Fa が 200 Nでは保持器中心は重力方向（下方向）

へ常に偏心した状態となり，Fa が 4900 N では，保持器中心の軌跡はほぼ円形と

なる．ただし，剛体保持器モデルの場合，保持器中心の円形軌跡の半径は，弾性

保持器の場合のそれよりも小さく，また，軌跡上の変動もやや大きい．なお，Fa

が 4900 Nの場合の弾性保持器の中心の円形軌跡の半径は，ころと保持器ポケット

のラジアル方向のすきまに一致した．  

Fa が 200 Nの場合において，各ころから保持器の柱およびリブに作用する力の

時間波形を，Fig. 4.16に示す．また，ノーマルモード数が 8 の場合を例に，ころ

                                                      
24 Fa は，0 sから 0.19 sまでの間，200 Nとし，その後，0.20 sまで連続的に 4900N

まで増加させ，計算した．計算開始時（0 s）より 4900 Nの Fa を負荷すると，計

算初期に与えた等しいころ間隔が保持される．これは，重力でころが偏った状態

で運動し始める実験の状態とは異なる．解析を実験に近づけるために，このよう

な方法を採用し，ころ間隔を不均等にした．  
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から保持器に作用する力の状況を，Fig. 4.17に示す．Fig. 4.16において，青線は

ころからころの公転後方の柱へ作用する力 FCCr，赤線はころからころの公転前方

の柱へ作用する力 FCCf，緑線はころから保持器の大径側リブ 25へ作用する力 FCCl

であり，各力は垂直力とすべり摩擦力の和を表す．ころ番号は，回転開始時に x

軸上に存在したころをϕ = 1 とし，公転前方に向かって順にϕ = 2, 3, 4, …と付した

（Fig. 4.17）．  

以下では，軸受内で生じているころおよび保持器の運動と力の発生状態，そし

て，計算結果に及ぼす保持器のモデル化の影響について，順次，考察する．  

Fig. 4.17 (a)ではϕ = 5 のころ，Fig. 4.17 (b)ではϕ = 1 のころが，それぞれ図中の

1 時の位置に存在し，ポケットの両側の柱に対して接触している．そして，これ

らのころから保持器に作用する力は瞬間的に上昇し（Fig. 4.16(c)），ころと保持

器の柱は衝突状態にあることがわかる．保持器は，Fig. 4.15に示したように，重

力方向に偏った状態で回転するため，軌道で案内され公転するころと保持器の柱

の相対速度は，ころの公転に同期して，変動する．そして，Fig. 4.17に示すよう

に図中の上部のころが保持器の柱に接近し，両側の柱と衝突する．なお，アキシ

アル荷重が 200 Nと小さいため，軌道面からころに作用するトラクションが，こ

ろの自重に比べ，小さい．そのため，Fig. 4.17 (a)のϕ = 1 のころのように，5 時の

方向付近で，ころは公転後方の柱と比較的強く衝突する場合がある．これらの傾

向は，全てのころにおいて同様に生じていることが，Fig. 4.16より確認できる．  

Fig. 4.16の (a)から (d)を比較すると，弾性保持器モデルでは，ノーマルモード数

に関係なく，各ころから保持器に作用する力の時間波形がほぼ同様であることが

わかる．また，これらの弾性保持器モデルの場合のころから保持器に作用する力

の大きさは，Fig. 4.16 (e)に示す剛体保持器モデルの場合の 5 分の 1 であることも

わかる．  

                                                      
25 ころは小径側リブと接触しなかった．円すい形状のころ転動面から保持器の柱

に作用する力が頻繁に生じているためである．  
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     (a) Normal modes: 32                         (b) Normal modes: 16   

      
    (c) Normal modes: 8                           (d) Normal modes: 0 

 
   (e) Rigid cage 

Fig. 4.15  Loci of cage center with various cage models from 0.2 s to 0.6 s 
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(a) Normal modes: 32        (b) Normal modes: 16         (c) Normal modes: 8 

Fig. 4.16  Pocket forces with various cage models under Fa of 200 N  



   

- 121 - 

 

   

   (d) Normal modes: 0              (e) Rigid cage 

Fig. 4.16  Pocket forces with various cage models under Fa of 200 N (Cont.) 
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次に，Fa が 4900 N の場合において，ころから保持器に作用する力の時間波形

を，Fig. 4.18に示す．Fig. 4.18 (a)～ (c) に示すノーマルモード数 32, 16および 8

の場合の時間波形は，ノーマルモード数によらず，ほぼ同じであり，ϕ = 1 のころ

において，前方および後方の柱と比較的大きな力が生じていることがわかる．一

方，Fig. 4.18 (d) に示すノーマルモード数 0 の場合では，ϕ = 2 のころにおいて，

比較的大きな力が生じている．  

ϕ = 1 のころが公転していく過程での，ころから保持器に作用する力の状況を，

ノーマルモード数が 8 の場合を例に，Fig. 4.19に示す．ϕ = 1 のころが 3 時に位置

する Fig. 4.19 (a)および，11 時に位置する Fig. 4.19 (b)では，このころがポケット

の両側の柱と接触し，比較的大きな力が生じていることがわかる．この時，保持

器中心は，ϕ = 1 のころの反対側へ偏心している．そして，ϕ = 1 のころの反対側

へ常に偏心した状態を維持しつつ，ころの公転と同期して回転し，保持器中心は

円形軌跡を描く．Fig. 4.19 (c)では，ϕ = 1 および 7 のころが保持器を支え，Fig. 4.19 

(d)では，ϕ = 4 および 10 のころが保持器を支えていることがわかる．このように，

保持器の偏心方向とは反対側に位置するころが，比較的高頻度に保持器と接触し，

比較的大きな力を与えることがわかる．  

 

 

  
(a) 0.4832 s                               (b) 0.5442 s 

Fig. 4.17  Froces on cage under Fa of 200 N (White arrow: force on cage, Normal modes: 8) 
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    (a) Normal modes: 32         (b) Normal modes: 16         (c) Normal modes: 8 

Fig. 4.18  Pocket forces with various cage models under Fa of 4900 N 
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 (d) Normal modes: 0              (e) Rigid cage 

Fig. 4.18  Pocket forces with various cage models under Fa of 4900 N (Cont.) 
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(a) 0.4502 s                               (b) 0.4974 s 

 

   
(c) 0.5231 s                                  (d) 0.5630 s 

Fig. 4.19  Forces on cage under Fa of 4900N (White arrow: Force on cage, Normal modes: 8) 

 

Fig. 4.18において，保持器に比較的大きな力を与えるころの番号ϕは，Fig. 4.18 

(a)から (c)では 1，Fig. 4.18 (d)では 2 であった．すなわち，ノーマルモード数をゼ

ロにすると，8 以上に設定した場合と比べ，計算結果に大きな差異を生じさせる

場合があることがわかる．  

計算結果に及ぼすノーマルモード数の影響をさらに詳しく調べるために，保持

器に生じた最大主応力の計算値とノーマルモード数との関係を整理した．Fa が

4900 Nの場合の結果を Fig. 4.20に示す．Fig. 4.20からわかるように，最大主応力

の計算値は，ノーマルモード数を 0~32 に変えても，ほぼ同様である．ただし，
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計算時間は，Fig. 4.21に示すように，ノーマルモード数の増加とともに直線的に

増加する．なお，これらの計算には，Fig. 4.21に示すように，数十時間を必要と

するが，市販 PCで十分に処理できる．  

 

 

 

Fig. 4.20  Maximum principal stress of cage from 0.2 s to 0.6 s under Fa of 4900 N 

 

 

Fig. 4.21  Calculation time of cage stress by dynamic analysis vs. number of normal modes under Fa 

of 4900 N (Physical time: 0~0.6 s, CPU: Intel Core i7-4790K, Clock speed 4.4 GHz, RAM 

16 GBytes) 
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4．3 結言  

本章では，円すいころ軸受の保持器を対象に，保持器ポケットの隅部の応力を

精度よく短時間で計算できるモード合成法の設定方法について検討した．得られ

た結論を以下に示す．  

 

(1) 保持器の応力を精度よく短時間に計算するためのモード合成法の設定方法

は，保持器ポケットの各柱の外径面中央点にのみ境界点を与えた拘束モード

を用い，さらに，ノーマルモードを加えることである．  

(2) 上記 (1)の拘束モードに加えるノーマルモードの数を 8 以上にすると，より

多数のノーマルモードを加えた場合と同様の保持器の運動および応力が得

られる．  

(3) 以上から，保持器ポケットの隅部の応力を精度よく短時間で計算するには，

拘束モードの設定は上記 (1)そしてノーマルモードの数は 8 に設定すること

が，モード合成法の適切な設定方法であることを確認した．  

 



   

- 128 - 

 

Fig. 5.1  Cage motion measurement apparatus 

第  5 章 運転中のころ軸受の保持器の運動・保持器の破損実験に対する提

案した計算方法の適用  

本章では，運動中の円すいころ軸受の保持器の運動と保持器の破損を説明する

ために，第  4 章までで提案した計算方法を適用する．そして，提案した保持器の

運動および応力の計算方法の有効性を示す．  

5．1 保持器の運動  

本節では，内輪が回転する円すいころ軸受の保持器の運動を測定し，第  4 章

で示した動解析により求めた計算値との比較を行う．  

5．1．1 保持器の運動の測定方法  

試験軸受として，ころ本数を 12 本へ減らした円すいころ軸受 32310（Table 4.1

参照）を用いた．保持器の運動の測定には，Fig. 5.1に示す装置を用いた．Fig. 5.1

に示すように，試験軸受の内輪には一定の回転を与え，外輪には，ハウジングを

介して，外輪の上端面および下端面にアキシアル荷重 Fat および Fab を加えた．す

なわち，試験軸受には，Fat と Fab の和がアキシアル荷重 Fa として作用する．なお，

アキシアル荷重 Fat および Fabを調整することで，外輪の傾きゼロの状態を作った．

実験では，Fig. 5.2に示すように，保持器変位を測定するために大径側に円環部を
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Fig. 5.2  Displacement sensors to measure cage motion 

 

持つ樹脂製保持器を用い，保持器の中心の X 軸方向変位 dcx および Y 軸方向変位

dcy を測定した．なお，この円環部にはアルミ薄膜を貼り付けた 26．  

dcx および dcy の測定値は，以下の方法で得た．まず，90 度間隔でラジアル方向

に渦電流式非接触変位計 Sr 1～Sr 4（PU-02A，株式会社電子応用），アキシアル方

向に渦電流式非接触変位計 Sa1～Sa4（PU-03A，株式会社電子応用）を配置して，

保持器のラジアル方向変位 dr 1～dr 4 およびアキシアル方向変位 da1～da4 を測定し

た．Fig. 5.2に示すように，渦電流式変位計 Sr 1～Sr 4 を X 軸および Y 軸の正負両側

に配置した理由は，保持器中心の変位が増加し，1 つの変位計の測定範囲を超え

る場合でも，保持器中心の変位を測定できるようにするためである．なお，dr 1～

dr 4 はラジアル方向内向きを正方向，da1～da4 は−Z 方向を正方向として記録した． 

次に，このように非接触変位計 Sr 1～Sr 4 により測定した保持器のラジアル方向

変位 dr 1～dr 4，および Sa1～Sa4 により測定した保持器のアキシアル方向変位 da1～

da4 を，次式に代入して，保持器の中心の X 軸方向変位 dcx および Y 軸方向変位 dcy

を得た．  

                                                      
26 測定対象が金属に限定されるため．  
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  (5.1) 

ここで， l Cl は保持器大径側のリブから保持器の中心までのアキシアル方向距離，

Ds は保持器のアキシアル方向の変位計間の距離，Cm1 および Cm2 は保持器のラジ

アル方向の変位計 Sr 1，Sr 3 および Sr 2，Sr 4 に対する加重平均の重みづけ係数，drg

は保持器のラジアル方向変位計 Sr 1～Sr 4 と保持器リブとの平均距離である．Cm1

および Cm2 は，保持器中心位置に応じて，Sr 1，Sr 3 および Sr 2，Sr 4 の各変位計の出

力を滑らかに切り替えるための係数であり，式 (5.2)に示すように与えた．Cm1 お

よび Cm2 は，保持器中心の X 軸方向および Y 軸方向の変位  (−dr 1+d r 3)/2 および

(−dr 2+d r 4)/2 が−0.1 mmから 0.1 mmへ変化する際，Fig. 5.3に示すように，0 から

1 へ滑らかに変化するように設定した．  
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5．1．2 保持器の運動の測定値と計算値の比較  

Table 5.1 の運転条件下で測定された円すいころ軸受の保持器のラジアル平面

（XY 平面）上の運動を Fig. 5.4に示す．Fig. 5.4よりわかるように，アキシアル

荷重 Fa が小さい 200 Nの場合，保持器中心の軌跡は円形とはならず，重力方向に

偏る．なお，Fa = 200 Nの場合，1000 min-1 に比べて，2000 min-1 で保持器中心の
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Fig. 5.3  Correction for measured displacements of cage radial motion 

 

Table 5.1 Operating condition to measure cage motion 

Axial load Fa, N 200, 4900 

Rotational speed, min-1 1000, 2000 

Lubricant Mineral oil (ISO VG 100) 

Temperature of outer ring, K 313 ± 10 

 

軌跡の半径が大きい．一方，Fa が大きい 4900 N の場合，保持器中心の軌跡はほ

ぼ円形であり，軌跡の半径は回転速度の影響を受けない．  

Fig. 5.5は，Table 5.1に示す条件に対して第 4 章で示した方法で計算した保持

器中心の運動である．Fa が 200Nの場合，保持器中心は重力方向に偏る．しかし，

Fa が 200 Nで 2000 min-1 の場合の保持器中心の軌跡は，測定で得られた Fig. 5.4 (b)

のような楕円状ではない．一方，Fa が 4900Nの場合，保持器中心の軌跡は実験と

同様に，ほぼ円形であり，軌跡の半径は回転速度の影響を受けない．  

Fa が 200 Nで 2000 min-1 の場合の保持器中心の軌跡が，測定で得られた Fig. 5.4 

(b)のような楕円状ではない原因の一つは，測定に用いた軸受のころにおける 1 µm

程度の直径相互差であると推定された．そこで，このことを確かめるために，1

本のころの直径を他のころに比べ 1 µ m 大きく設定し（すなわち，ころの直径に

相互差を与えて），保持器中心の軌跡を計算した．その結果を Fig. 5.6に示す．  

ころの直径の相互差を与えた場合，Fa が 200 Nで 2000 min-1 の条件下での保持器

中心の軌跡の計算結果は円形状になり，実測結果に近い．このことから，保持器
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              (a) 1000 min-1        (b) 2000 min-1 

Fig. 5.4  Measured cage motion 

     

              (a) 1000 min-1        (b) 2000 min-1 

Fig. 5.5  Calculated cage motion with the same-diameter rollers (8 normal modes and 1 boundary 

point per a pocket bar) 

中心の軌跡の計算では，ころの直径の相互差の影響が比較的大きいことが確認で

きた．  

以上より，第 4 章で示した計算方法で得られる保持器中心の軌跡は，実験結果

と概ね一致し，提案した計算方法の有効性が確認できた．  
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              (a) 1000 min-1        (b) 2000 min-1 

Fig. 5.6  Calculated cage motion with an oversized roller (8 normal modes and 1 boundary point per 

a pocket bar) 

 

5．2 保持器の破損  

本節では，円すいころ軸受の保持器の破損実験の結果に，第  4 章までで提案

した保持器応力の計算方法を適用し，その有効性を示す．  

5．2．1 保持器の破損実験  

保持器の破損実験では，Table 5.2に示すように，円すいころ軸受 T3 および T5

を試験軸受として用いた．T5 軸受の特徴は，T3 軸受に比べ，保持器の板厚が 3.5 

mm から 5 mm へ増加したこと，そして，保持器ポケットのラジアル方向のすき

まが 0.4 mmから 0.2 mmへ減少したことである．試験軸受の潤滑にはグリース（Li

石けん－鉱油グリース，基油粘度 101 mm2/s at 40 ℃，ちょう度番号 2）を使用し

た．なお，試験軸受 1 個あたりのグリース封入量は 15 gとした．  

保持器の破損実験に用いた装置を Fig. 5.7に示す．実験では，試験軸受 T3（ま

たは T5）の 2 個を 1 組とし，0.2 mmのアキシアルすきまを与えた正面組み合わ  
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Table 5.2  Specifications of tapered roller bearings for cage failure test 

Bearing type T3 T5 

Outside diameter, mm 160 160 

Bore diameter, mm 75 75 

Width, mm 40 40 

Cup tapered angle, deg. 57 57 

Roller tapered angle, deg. 7.5 8.5 

Roller length lbe, mm 23.4 23.8 

Number of rollers 14 14 

Basic dynamic radial load rating, N 157 000 177 000 

Cage type 

Material 

Thickness, mm 

Radial pocket clearance, mm 

Axial pocket clearance, mm 

Pressed steel cage 

Low carbon steel 

3.5 

0.4 

0.6 

Pressed steel cage 

Low carbon steel 

5.0 

0.2 

0.5 

 

せ状態 27で，ハウジングと軸に取り付けた．そして，試験軸受－ハウジング－軸

システムを油圧加振機上に設置して，周波数 100 Hz，振幅 4.97 mmで上下方向に

正弦波加振 28した．このような加振下で，試験軸受の内輪を回転速度 1 000 min-1

で回転させた．内輪を回転させるための駆動ベルトの張力により，軸受 1 個あた

り 825 Nのラジアル荷重が作用する．なお，実験は，原則として，24 時間ごとに

中断し，保持器の破損（き裂）の有無を目視で確認した．保持器の破損を確認し

た場合に，実験を終了し，保持器の破損時間（保持器が破損するまでの実回転時

間）と破損箇所を記録した．  

保持器の破損実験の結果を Table 5.3に示す．Table 5.3に示すように，実験を行

った 2 個の T3 軸受の保持器の破損時間は，それぞれ 263 時間および 498 時間で

あった．T5 軸受では，保持器のき裂が確認できなかったことから，1000 時間で  

                                                      
27 正面組み合わせで 1 対の円すいころ軸受が用いられている鉄道車両の駆動歯車

装置 (72)を想定した．特に小歯車軸受では，車両走行時の振動の影響を受けて保持

器各部に様々な応力が発生するため，保持器の疲労破壊に対する信頼性確保が課

題になっている (72)．  

28 加振条件は，事前に行った保持器の破損実験に基づいて，設定した．  
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       _ 

(a) Whole system 

 

 

(b) Section of tested bearings 

Fig. 5.7  Cage fatigue test apparatus 

 

Tested bearings 

Rotating shaft 

Excitation direction 

  Frequency: 100 Hz 

  Amplitude: 4.97 mm 

Hydraulic servo motoer 

Vibrator head 

Tested bearings Driving belt 

Motor 
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Table 5.3  Bearing operation times to cage failure and failure locations 

Bearing type 
Operation time  

to cage failure, h 
Failure in cage pocket 

T3 263 
Smaller corner: 2 

Larger corner: 1 

T3 498 Smaller corner: 1 

T5 Unfailed None 

T5 Unfailed None 

 

実験を打ち切った．  

T3 軸受の保持器の破損状態を Fig. 5.8に示す．Fig. 5.8 (a)および (b)は破損時間

263時間，Fig. 5.8 (c)は破損時間 498時間の T3 軸受の保持器である．Fig. 5.8 (a)

および (b)より，破損時間 263時間の場合，一つのポケット内の小径側および大径

側の隅部，および別のポケット内の小径側の隅部でき裂が生じていることがわか

る．また，Fig. 5.8 (c)の破損時間 498 時間の場合，ポケット内の小径側隅部のき

裂は，赤色の浸透探傷液により確認した．  

これまでの研究 (73)より，疲労破壊においては，その起点部は塑性変形しないこ

とが知られている．Fig. 5.8 (a)および (b)の T3 保持器では，き裂が生じたポケット

内の小径側隅部で塑性変形がほとんど生じていない．よって，T3 保持器の破損は，

ポケット小径側隅部を起点にした疲労破壊によるものと推測される．そこで，保

持器をさらに詳細に観察し，上記推測をさらに検証することにした．  

ところで，これまでの研究 (73)~(75)によれば，疲労破壊の起点部には，以下の特

徴もある．  

1. 起点部の破面は，比較的滑らかである (74)(75)29 

2. 両振り応力下では，磨かれたような様相が現れる場合がある (73)(74) 

Fig. 5.8 (a)の T3 保持器の小径側のリブ部の破断面の観察結果を Fig. 5.9に示す．

Fig. 5.9 (a)に示す向きで，破断面の全体およびこれを拡大した光学写真が Fig. 5.9 

(b)および (c)である．Fig. 5.9 (b)および (c)より，ポケット側の破面は比較的滑らか

であるが，リブ側の破面上の凹凸は大きいことがわかる．Fig. 5.9 (d)は，Fig. 5.9 (c) 

                                                      
29 破面の粗さは，き裂伝播速度が遅い箇所では滑らかであり，速い箇所では粗く

なる (75)ことによる．  
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(a) Cracks at the smaller and larger-side pocket corners on the T3 cage after 263-hour operation 

Crack

 

(b) The other crack at the smaller-side pocket corner on the T3 cage after 263-hour operation 

   

        View from outside                    View from inside 

(c) A crack stood out with liquid penetrant on the T3 cage after 498-hour operation 

Fig. 5.8  Observed cracks in tested cages 
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(a) Observed rib section         (b) Optical photo of the smaller rib 

 

       

(c) Zoomed optical photo            (d) SEM photo at the crack origin 

 

Fig. 5.9  Broken section of the smaller rib of the T3 cage after 263-hour operation 

 

の黒丸部分の電子顕微鏡写真であり，赤い矢印で指示した箇所には，磨かれたよ

うな様相が比較的多く存在している．  

以上の観察結果は，上記の特徴 1 および 2 と一致している．したがって，T3 保

持器の破損はポケット内の小径側隅部（Fig. 5.9 (d)内の赤矢印部）を起点にした

疲労破壊によると考えることができる．  

なお，本実験条件では，加振による鉛直方向の上下端において，保持器がころ

Pocket 
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polished one  
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と強く衝突していると考えられる．保持器ところの強い衝突が，保持器の全ポケ

ットにおいて，均等に生じていると仮定すると，破損時間 263時間内において，

１つのポケットあたりの衝突回数は，1.3×107 回 30となり，炭素鋼の限界繰り返し

数 31 106~107 回 (76)に相当する．したがって，本実験条件は，疲労により保持器が

破損し得る条件であったことも確認できた．  

5．2．2 保持器の破損に対する保持器の応力計算値と疲労限度との関係  

ここでは，5.2.1 項の実験と同じ条件で，第 4 章までで提案した方法を用いて，

軸受の保持器応力を計算する．そして，保持器の破損する運転条件において，保

持器応力の計算値が材料の疲労限度を超え，疲労破壊し得ることを示す．なお，

計算の簡単化のために，以下を仮定する．  

1. 軸は一定速度で回転し，傾きおよびアキシアル方向の変位を考慮しない． 

2. 軸を回転させるための駆動ベルトによる軸受荷重は X 方向（Fig. 5.2参照）

のラジアル荷重（825 N）または−X 方向のラジアル荷重（−825 N）として

与える．  

3. 軌道輪と転動体との接触部のグリース潤滑の特性は，基油の特性で置き換

えられると仮定する．基油の想定温度は 40℃とする．  

4. 内・外輪および保持器の中心は，計算開始時には Z 軸（Fig. 5.2参照）に

配置されている．  

 

計算に用いた T3 および T5 軸受の保持器モデルの要素数は，27332および 41644

である（Fig. 5.10）．また，以下に示す 0.2 sの運転時間の計算には，30~130時間

を要した 32．  

                                                      
30 2 × 100 [Hz]×263 [h]×3600 [s/h] / 14 [pocket/cage] = 1.3×107 

31 S-N 曲線上で，右下がりになる線と水平になる線が交わる点の負荷繰り返し数

(76)．  

32 計算機の主な仕様は，CPU: Intel Core i7-4790K, Clock speed 4.4 GHz, RAM 16 

GBytesである．計算時間の変動は，ころと保持器の衝突状態による．大きな力が

生じる際は，運動方程式を時間積分する際の時間刻み幅が短くなるためである．  
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(a) T3-bearing cage    

 

(b) T5-bearing cage 

Fig. 5.10  Elastic cage models for T3 and T5 bearings 
 

T3 軸受について計算した保持器の小径側および大径側のポケット隅部で生じ

る最大主応力の時間波形を Fig. 5.11に示す．Fig. 5.11では，各時刻において最大

の主応力が生じた保持器内の場所を調べ，その場所における最大主応力の時間波

形を重ねて表示している．なお，計算開始直後の保持器の運動状態は定常的では

ないため，Fig. 5.11に示すように，運動が定常的になる運転時刻 0.1 s以降の計算

結果を評価対象とした．Fig. 5.11 (a)および (c)に示した＋X 方向のラジアル荷重下

の保持器応力の最大値は，Fig. 5.11 (b)および (d)に示した−X 方向のラジアル荷重

下と比べて，やや大きい．また，ポケットの小径側隅部の応力（Fig. 5.11 (a)およ

び (b)）は，大径側隅部の応力（Fig. 5.11 (c)および (d)）と比べて，7% 小さい．  
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T3 軸受について計算した保持器および外輪の鉛直方向の運動を Fig. 5.12に示

す．Fig. 5.12に示すように，軸受に対する鉛直方向加振によって，保持器は鉛直

方向に振動する．Fig. 5.11と Fig. 5.12を比較するとわかるように，Fig. 5.11にお

ける保持器の最大主応力の極大値は，Fig. 5.12の保持器の鉛直方向の運動の反転

とほぼ同期して発生する．Fig. 5.11において，ポケットの小径側の隅部の応力が

上昇した際の，ころから保持器に作用する力および保持器の最大主応力の分布を

Fig. 5.13に示す．Fig. 5.13 (a)は＋X 方向のラジアル荷重，(b)は—X 方向のラジアル

荷重を負荷した場合であり，いずれも，保持器が－Y 方向の端に近づき，移動方

向が反転する直前の時点である．保持器の応力分布を見やすくするために，内・

外輪は非表示に，ころは透過表示にしている．Fig. 5.13より，図中の下側のころ

が保持器の柱と衝突し，ポケットの小径側の隅部で応力が上昇していることがわ

かる．  

つぎに，T5 軸受の保持器の最大主応力の時間波形を Fig. 5.14に示す．Fig. 5.14

より，T5 軸受の場合，保持器応力の最大値は，荷重方向の影響をほとんど受けず，

またポケットの小径側と大径側の隅部の最大主応力は，同程度であることもわか

る．なお，T5 軸受における保持器および外輪の鉛直方向の変位の時間波形は，Fig. 

5.15のとおりであり，保持器の鉛直方向の運動の反転時に保持器応力は増加する

傾向がある．  

T3 および T5 軸受における保持器ポケットの小径側および大径側の隅部の最大

主応力の計算結果（Fig. 5.11および Fig. 5.14参照）および同じ運転時間内の保持

器の最小主応力を Table 5.4に示す．Table 5.4よりわかるように，保持器応力の計

算で得た最大主応力は，最小主応力の絶対値とほぼ等しい．よって，ポケット隅

部の応力場は，概ね両振り応力下であるとみなせる．  

Table 5.4には，本保持器ポケットの小径側および大径側の隅部周辺の疲労限度

および無次元応力（＝最大主応力／疲労限度）を示した．ポケット小径側には，

保持器を組み込む際に必要になる加締め加工により生じる引張の残留応力が存在

するため，大径側隅部に比べ，小径側隅部の疲労限度は小さくなる．Table 5.4よ

り，T3 軸受の小径側および大径側のポケット隅部の無次元応力は，ともに 1 を超

えており，疲労破壊し得ると考えられる．また，小径側のポケット隅部の無次元

応力は，大径側よりもわずかに大きく，小径側隅部がより早期に破損すると考え  
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     (a) Smaller side under +X radial load            (b) Smaller side under −X radial load 

 

   

        (c) Larger side under +X radial load             (d) Larger side under −X radial loa 

Fig. 5.11  Maximum principal stresses on pocket corners of T3 bearing cage 

    

   
    (a) Under +X radial load                     (b) Under −X radial load 

Fig. 5.12  Vertical motion of cage and outer ring in T3 bearing 
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(a) 0.1888 s under +X radial load 

  

(b) 0.1390 s under −X radial load 

Fig. 5.13  Forces on cage and cage stress contour in vibrated T3 bearing 
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     (a) Smaller side under +X radial load            (b) Smaller side under −X radial load 

 

   

       (c) Larger side under +X radial load              (d) Larger side under −X radial load 

Fig. 5.14  Maximum principal stresses on pocket corners of T5 bearing cage 

    

   

            (a) Under +X radial load                     (b) Under −X radial load 

Fig. 5.15  Vertical motion of cage and outer ring in T5 bearing 
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Table 5.4 Summary of cage stresses for T3 and T5 bearings 

Bearing type T3 T5 

Pocket corner Smaller Larger Smaller Larger 

Maximum principal stress, MPa 1162 1255 269 260 

Minimum principal stress, MPa -1462 -1143 -275 -246 

Fatigue limit, MPa 420 490 420 490 

Dimensionless stress 

(= Maximum principal stress / Fatigue limit) 
2.77 2.56 0.64 0.53 

 

られる．一方，T5 軸受の小径側および大径側のポケット隅部の無次元応力は，い

ずれも 1 を下回っており，疲労破壊しがたいと考えられる．  

上記の計算結果は，5.2.1項において実施した保持器の破損実験の破損の場所お

よび破損の有無とよく一致している．そして，保持器の無次元応力が 2.56以上の

場合に実験で保持器が破損し，0.64以下の場合に実験で保持器が破損しなかった

と整理できる．このことから，本研究で提案した保持器応力の計算方法を使用す

れば，これまで計算予測が困難であった保持器の破損を，無次元応力により予測

し得ることを確認した．  

ところで，T5 軸受の保持器応力の計算値は，T3 軸受の 20%ほどであり，小さ

い．これは，T5 軸受では，保持器の板厚が増し，そして，保持器ポケットのラジ

アル方向のすきまを減少させたためと予想される．そこで，T3 軸受の保持器の板

厚を，T5 軸受の保持器と同じ，5 mmにした場合（以降，T3T と呼ぶ）および T3T

軸受の保持器ポケットのラジアル方向のすきまを，T5 軸受と同じ，0.2 mmにし

た場合（以降，T3TC と呼ぶ）の，それぞれの保持器応力を計算した結果を，Fig. 5.16

に示す．参考までに，T3T 軸受および T3TC 軸受の保持器ポケットの小径側および

大径側の最大主応力の時間波形を Fig. 5.17および Fig. 5.18に示す．Fig. 5.16より，

応力の板厚のみを変更した T3T 軸受の保持器応力は，T3 軸受の 52%33になってい

る．T3T 軸受から保持器ポケットすきまを減少させた T3TC 軸受の保持器応力は，

T3T 軸受の 53%であり，T5 軸受と概ね同じ水準に至っている．このことから，T5

軸受の保持器が実験で破損しなかった理由は，板厚の増加および保持器ポケット

                                                      
33 保持器の最大主応力および最小主応力のそれぞれの変化率の平均値である．  
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Fig. 5.16  Maximum and minimum principal stresses at cage pocket corners 

 

のラジアル方向のすきまの減少であったといえる．すなわち，保持器応力を低下

させるためには，保持器の板厚の増加に加え，保持器ポケットのラジアル方向す

きまの減少も効果的であることが確認できた．  
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     (a) Smaller side under +X radial load            (b) Smaller side under −X radial load 

 

   

       (c) Larger side under +X radial load             (d) Larger side under −X radial load 

Fig. 5.17  Maximum principal stresses on pocket corners of T3T  bearing cage 
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     (a) Smaller side under +X radial load            (b) Smaller side under −X radial load 

 

   

       (c) Larger side under +X radial load             (d) Larger side under −X radial load 

Fig. 5.18  Maximum principal stresses on pocket corners of T3TC  bearing cage 
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5．3 結言  

本章では，第 4 章で提案した保持器応力の計算方法の有効性を示すために，運

転中の円すいころ軸受の保持器の運動および保持器の破損実験を行い，計算結果

との比較を行った．得られた結論を以下に示す．  

 

(1) 第 4 章までで提案した計算方法で得られる円すいころ軸受の保持器中心の

軌跡は，アキシアル荷重および回転速度をそれぞれ 2 水準変更して得た保持

器中心の軌跡の測定結果と概ね一致した．  

(2) 第 4 章までで提案した計算方法で得られる円すいころ軸受の保持器の最大

主応力を保持器の疲労限度で除した無次元応力が，2.56 以上の場合には実

験でも保持器が破損し，0.64以下の場合には保持器が破損しなかった．  

(3) 以上から，第 4 章までで提案した保持器応力の計算方法を使用すれば，保持

器の無次元応力により，保持器の破損を予測し得ることを確認した．  

(4) 保持器応力を低下させるためには，保持器の板厚の増加および保持器ポケッ

トのラジアル方向すきまの減少が効果的である．  
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第  6 章 結論  

6．1 緒言  

本研究は，ころ軸受内の各種の力の計算式を明らかにし，そして，運転中のこ

ろ軸受の保持器に生じる応力を，精度よく短時間に計算できる方法を提案しよう

としたものである．各章の結言および本研究全体の結論を以下に述べる．  

 

6．2 ころ軸受内の各種の力の計算式  

自動調心ころ軸受や，軌道輪にミスアライメントがある場合にも適用できる，

ころ軸受内で生じる下記の 10 種の力の計算式を示した．ころ転動面に作用する力

の計算では，線接触用の計算式とスライス法を組み合わせ，転がり粘性抵抗力お

よび転がり方向の油膜力の計算式を提案した．また，ころ転動面およびころ端面

と軌道輪の接触部では，油膜の潤滑領域を考慮した，転がり粘性抵抗力，転がり

方向の油膜力およびトラクションの計算式をそれぞれ示した．  

(1) 軌道からころ転動面に作用する垂直力 FNi，FNo 

(2) 軌道からころ転動面に作用する転がり粘性抵抗力 FRi，FRo 

(3) 軌道からころ転動面に作用する転がり方向の油膜力 FPi，FPo 

(4) 軌道からころ転動面に作用する転がり /すべり接触によるトラクション FTi，

FTo 

(5) つばからころ端面に作用する垂直力 FFNl, FFNs 

(6) つばからころ端面に作用する転がり /すべり接触によるトラクション FFTl，

FFTs 

(7) 保持器からころ転動面に作用する垂直力 FCNf，FCNr 

(8) 保持器からころ転動面に作用するすべり摩擦力 FCSf，FCSr 

(9) 保持器からころ端面に作用する垂直力 FCNs，FCNm 

(10) 保持器からころ端面に作用するすべり摩擦力 FCSs，FCSm 

 

6．3 ころ軸受内の各種の力の計算式の実験的検証  

(1) 第 2 章で提示したころ軸受内に生じる 10 種の力の計算式に基づいて，ころ

軸受の回転トルクを計算する方法を示した．  

(2) 複雑な形状のころを有する自動調心ころ軸受 22212Bの回転トルクを，ラジ
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アル荷重および回転速度を数段階に変えて測定し，計算で求めた回転トルク

と比較した．その結果，回転トルクの計算値は測定値に対して，最大 30 %

の相対誤差で一致した．  

(3) 以上より，第 2 章で提示したころに作用する力の計算式の妥当性を確認した． 

 

6．4 モード合成法で保持器応力を計算するための拘束モードおよびノーマルモ

ードの設定方法  

(1) 保持器の応力を精度よく短時間に計算するためのモード合成法の設定方法

は，保持器ポケットの各柱の外径面中央点にのみ境界点を与えた拘束モード

を用い，さらに，ノーマルモードを加えることである．  

(2) 上記 (1)の拘束モードに加えるノーマルモードの数を 8 以上にすると，より

多数のノーマルモードを加えた場合と同様の保持器の運動および応力が得

られる．  

(3) 以上から，保持器ポケットの隅部の応力を精度よく短時間で計算するには，

拘束モードの設定は上記 (1)そしてノーマルモードの数は 8 に設定すること

が，モード合成法の適切な設定方法であることを確認した．  

 

6．5 運転中のころ軸受の保持器の運動・保持器の破損実験に対する提案した計

算方法の適用  

(1) 第 4 章までで提案した計算方法で得られる円すいころ軸受の保持器中心の

軌跡は，アキシアル荷重および回転速度をそれぞれ 2 水準変更して得た保持

器中心の軌跡の測定結果と概ね一致した．  

(2) 第 4 章までで提案した計算方法で得られる円すいころ軸受の保持器の最大

主応力を保持器の疲労限度で除した無次元応力が，2.56 以上の場合には実

験でも保持器が破損し，0.64以下の場合には保持器が破損しなかった．  

(3) 以上から，第 4 章までで提案した保持器応力の計算方法を使用すれば，保持

器の無次元応力により，保持器の破損を予測し得ることを確認した．  

(4) 保持器応力を低下させるためには，保持器の板厚の増加および保持器ポケッ

トのラジアル方向すきまの減少が効果的である．  
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6．6 結言  

以上より，本研究では，複雑な形状のころにも適用できるころ軸受内の 10 種

の力の計算式を提案し，その妥当性を確認するととともに，モード合成法を用い

て，保持器応力を精度よく短時間に計算するための設定方法を提案した．そして，

提案した計算方法で得られる保持器応力を疲労限度で除した無次元応力を用いれ

ば，保持器の破損を予測し得ることを確認した．  
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付録1 平行に線接触する場合の転がり粘性抵抗力 F 'R の計算式  

ここでは，軌道ところが平行に線接触する場合の転がり粘性抵抗力の計算式に

ついて，軌道ところの接触部で想定される 3 つの潤滑領域 (44)ごとに記述する．  

 

付録1．1 PE領域における転がり粘性抵抗力 F 'R 

PE領域における FR の計算式は，Houpert(8)，Aihara(9)および Zhouら (10)により報

告されている．また，Panら (51)により示されている垂直方向の油膜力の中心位置

の偏り量から転がり粘性抵抗力を導くこともできる．ただし，転がり粘性抵抗力

の計算式の有効性を実験で確認したのは，Aihara(9 )および Zhou ら (10)のみである． 

本研究では，実験で有効性が確認された 2 つの研究のうち，油膜による力とモ

ーメントをより合理的に説明している Zhou ら (10)の計算式を転がり粘性抵抗力の

計算に採用する．Zhou らは平行に線接触し PE 領域になる場合の軌道面からころ

転動面に作用する転がり粘性抵抗力 F 'R を次式で与えている．  

 
( )0.648* 0.246

0

29.2
' t
R

C R GU W
F l

α
=   (A1) 

ここで，Ct は熱修正係数，R*は等価半径，G は軌道輪ところの接触における材料

パラメータ，U は速度パラメータ，W は荷重パラメータ， l は軌道ところ転動面

の有効接触長さ，α0 は潤滑油の粘度－圧力係数である．  

 

付録1．2 PR領域においての転がり粘性力 F 'R 

Houpertは，平行に線接触する接触部において潤滑領域が PRとなる場合の転が

り粘性抵抗力 F 'R を次式で与えている (8)．  

 ( ){ }1.5 * * 0.509
min min' 1 0.155ln 1 2.12 3.82R PR IRF GUH E lR UH− −= − −  (A2) 

ここで，G は軌道輪ところの接触における材料パラメータ，U は速度パラメータ，

Hmin は無次元最小膜厚，W は荷重パラメータであり，下付き添字 PR は PR 領域，

IR は IR 領域に関することを表す (8)．  
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0.5 1.5
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2/30.5 1.5
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0.195
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1 e
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GU W
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−

−
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−
−

−

 ≤
=  

> 
− 

 (A3) 

付録1．3 IR 領域においての転がり粘性抵抗力 F 'RIR 

Houpertは，平行に線接触する接触部において潤滑領域が IR となる場合の転が

り粘性抵抗力 F 'R を次式で与えている (8)．  

 * * 0.509
min' 3.82R IRF E lR UH −=  (A4) 

ここで， *E は軌道輪ところの材料の等価弾性係数， l は軌道ところ転動面の有効

接触長さ，R*は等価半径，U は速度パラメータ，HminIR は IR 領域での無次元最小

膜厚，W は荷重パラメータである．HminIR は次式で与えられる (8)．  

 1
min 4.9IRH UW−=  (A5) 

付録2 線接触下でのトラクション係数φ 

付録2．1 PR領域においてのトラクション係数φ 

Houpert(8)によれば，軌道ところ転動面の間の線接触部において，潤滑領域が PR

となる場合のトラクション F 'T は，次式のように書き表される．  

( ) ( ){ }0.3471.5 1.5 * * 0.56
min min min' 1 0.32 1 2.12 ln 1 2.12 3.36T PR PR IRF GUH GUH E lR UH s

−− − −= − − −  (A6) 

ここで，G は軌道輪ところの接触における材料パラメータ，U は速度パラメータ，

HminPRは PR領域における無次元最小膜厚（式 (A3)参照），HminIR は IR 領域におけ

る無次元最小膜厚（式 (A5)参照）， *E は軌道輪ところの材料の等価弾性係数， l

は軌道ところ転動面の有効接触長さ，R*は等価半径，W は荷重パラメータである．

F 'T は平行に線接触することを前提として導かれたものである (8)．  

式 (A6)を l で割ると，番号 j のスライスにおける単位長さ当たりのトラクショ

ン fTj は，次式のように表すことができる．  

( ) ( ){ }0.3471.5 1.5 * * 0.56
min min min1 0.32 1 2.12 ln 1 2.12 3.36Tj j PR j PR j j IR jf GU H GU H E R U H s

−− − −= − − −  (A7) 

ここで，下付き添字 j はスライス番号 j に関することを表す． fTj を単位長さ当た
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りの垂直力 fNj で割れば，番号 j のスライスにおけるトラクション係数φ j は，次式

のように表される．  

( ) ( ){ }
( ) ( ){ }

0.56

* * max

0.347 max1.5 1.5
min min

0.56
0.3471.5 1.5 max

min min
max

1.38

1 0.32 1 2.12 ln 1 2.12

1.38
1 0.32 1 2.12 ln 1 2.12

P
j j j

P
j j j

Nj

j j P
j j

j P

U
E R U s

W
GU H GU H

f

U s W
GU H GU H

W U

φ

−

−− −

−− −

 
 
 = − − −

 
= − − −  

 

 (A8) 

ただし，式 (A5)に基づき展開した HminIR の U および W は 1 つの接触部の中での

Pmax が生じるスライスにおける速度パラメータおよび荷重パラメータで表され，

下付き添字 Pmaxを備える．  

 

付録2．2 IR 領域においてのトラクション係数φ 

Houpert(8)によれば，軌道ところ転動面の間の線接触部において，潤滑領域が IR

となる場合のトラクション F 'T は，次式のように書き表される．  

 * * 0.56
min' 3.36T IRF E lR UH s−=  (A9) 

ここで， *E は軌道輪ところの材料の等価弾性係数， l は軌道ところ転動面の有効

接触長さ，R*は等価半径，U は速度パラメータ，W は荷重パラメータ，s はすべ

り率である．なお，F’ T は，平行に線接触することを前提として導かれたものであ

る．  

式 (A9)を有効接触長さ l で割れば，番号 j のスライスにおける単位長さ当たり

のトラクション fTj は，次式のように表される．  

 
0.56

* * max

max

1.38 P
Tj j j j

P

U
f E R U s

W

−
 

=  
 

 (A10) 

ここで，下付き添字は式 (A7)と同様であり，以降の式についても同様である． fTj

を単位長さ当たりの垂直力 fNj で割れば， IR 領域下のトラクション係数は次式で

与えられる．  
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 (A11) 

付録3 点接触をスライス法で計算した場合の妥当性  

本研究では，自動調心ころ軸受における軌道ところ転動面間の垂直力の計算に，

Harris の提案したスライス法 (26)を用いている．Harris らは，自動調心ころ軸受で

あっても，スライス法を用いることを報告しているものの，この計算の妥当性は

示されていない (29)．比較的小さな荷重を受ける自動調心ころ軸受では，軌道とこ

ろ転動面は点接触するため，ヘルツの点接触理論が適用できる．そこで，ここで

は，自動調心ころ軸受の軌道ところ転動面間の接触を対象に，スライス法および

ヘルツの点接触理論による垂直力を比較することで，スライス法の計算の妥当性

を検討する．  

点接触における接触楕円内の任意の位置での圧力は，  

 ( )
( ) ( ) ( ) ( )

2 2

point point point point

3
, 1

2
NF z x

p x z
a b a bπ

   
   = − −
   
   

  (A12) 

と与えられる．ここで，p は接触圧力，x は接触楕円の短軸方向座標，z は接触楕

円の長軸方向座標，a(po int )は接触楕円の長半径，b(po int )は接触楕円の短半径，FN は

垂直力を表す．  

接触楕円の長軸上の z 位置において，短軸方向に積分すると，長軸方向の単位

長さ当たりの垂直力 fN(z)を得ることができる．  

 ( )
( ) ( ) ( ) ( )

( )
( )

( )
( )

2

point
point

2

point
point

1 2 2

point point point point

1

3
1

2

z
b

a

N
N

z
b

a

F z x
f z dx

a b a bπ

 
 −
 
 

 
 − −
 
 

   
   = − −
   
   

∫   (A13) 
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( )
( )

2

point
point

1 sin
z

x b
a

γ
 
 = −
 
 

とおいて上式を解くと，fN(z)は次式のように書き表される． 

 

( )
( ) ( ) ( )

( ) ( )

2
/2

2

/2point point point

2

point point

3
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2

3
1
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N
N P

N

F z
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F z
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γ γ
π −

  
  = −

  
  

  
  = −

  
  

∫
  (A14) 

単位長さ当たりの垂直力 fN(z)は，スライス内でも分布を持つため， j 番目のス

ライス内での平均の単位長さ当たりの垂直力 fNmean( j )を求めると，以下と書き表さ

れる．  
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( ) ( )( )
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∫

  (A15) 

ここで，w はスライスの幅，n はスライス数である．なお，上式中の 3 行目では，

a(po int )を nw/2 で置き換えた．  

上記と比較するスライス法での計算では，①  接触長さ l は 2a(po in t )に等しい，

②  スライス法での中央のスライスの弾性接近量は，接触楕円の中央の弾性接近量

に等しい，③  スライス法での各スライスの弾性接近量は，中央スライスの弾性接

近量および等価半径から幾何学的に求める（式 (3.17)のように 2 次の多項式）こと

とする．  

 

上記仮定のもと，自動調心ころ軸受の外輪軌道ところ転動面の接触部を対象に

求めた，単位長さ当たりの垂直力の分布を Fig. A1 に示す．接触楕円の短軸長さ

に対する長軸長さの比 ke（ae/be，楕円比）は 30.7 である．スライス数は 25 であ

る．また，点接触で求めた単位長さ当たりの垂直力に対する，スライス法で求め
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た単位長さ当たりの垂直力の差を，点接触中央部での単位長さ当たりの垂直力で

除した誤差率を図に併記した．横軸は接触楕円の長軸方向の位置で，ゼロは中央

を表す．本図からは，接触部中央での誤差率の絶対値は，いずれの荷重条件にお

いても，0.1 以下であることがわかる．しかしながら，ころの端では 0.15 程度ま

で誤差が拡大する．また，点接触に比べ，スライス法での中央部の単位長さ当た

りの垂直力は，荷重が大きい条件では高くなるが，荷重が小さい条件では小さく

なる．  

種々の楕円比において，点接触で求めた垂直力の総和に対して，スライス法で

求めた垂直力の総和の誤差率を，Fig. A2 に示す．楕円比が 1 に近づくと，スライ

ス法での垂直力が点接触の半分程に低下する．楕円比が 10 を超えると，誤差率は

0.2 以下と小さくなる．また，最大接触圧力が上昇すると，スライス法での垂直

力の総和も増加する傾向にある．  

接触部中央での最大接触圧力の誤差率を Fig. A3 に示す．先の垂直力の総和の

結果と同様の傾向であり，楕円比が大きいと，誤差率は低下する．楕円比が 20

を超えると，誤差率は 0.1 以下と小さい．  

各スライスでの単位長さ当たりの垂直力の誤差率の絶対値の最大値を Fig. A4

に示す．楕円比が 24 を超えると，誤差率は 0.2 以下となる．  

以上より，楕円比が 24 以上であれば，スライス法で求めた単位長さ当たりの

垂直力の局所的な誤差率は 20%以下で，垂直力の総和および最大接触圧力の誤差

率も 20%以下となることがわかった．一般的な自動調心ころ軸受では，楕円比が

30 程度になるため，概ね上記の誤差の範囲内で，垂直力や接触圧力の検討が可能

であると推定される．  
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(a) Maximum pressure: 3GPa 
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(b) Maximum pressure: 2 GPa 
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(c) Maximum pressure: 1 GPa 

Fig. A1  Normal force per unit length by the slice method and the point contact formula (ke = 30.7)  
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Fig. A2  Error ratio of normal forces by the slice method to that by the point contact formula 

 

  

Fig. A3  Error ratio of maximum pressures by the slice method to that by the point contact formula 

 

 

Fig. A4  Maximum error ratio of normal forces per unit length by the slice method to that by the 

point contact formula 
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付録4 Craig-Bamptonのモード合成法  

Craig-Bamptonのモード合成法 (24)は，有限要素に分割した解析対象物体の弾性

変形を少ない計算量で求めるものである．Craig-Bamptonのモード合成法では，

有限要素の各節点の変位を，次に示す拘束モードおよびノーマルモードを用いて

計算する．  

1) 拘束モード : 解析対象物体に対して予め選択した点（境界点）の中で，一

つの境界点にのみ単位変位を与え，その他の境界点の変位を拘束した場合

に生じる静的な変形を表す（Fig. A5 (a)）．他の物体との結合および外部荷

重が境界点に作用した場合の変形を再現するためのモードである．境界点

の変形の自由度の総数で，モードの数が決まる．  

2) ノーマルモード : 解析対象物体の境界点の変位をゼロにした場合の固有モ

ードを表す（Fig. A5 (b)）．モード数は任意に選択できる．  

 

Craig-Bamptonのモード合成法 (24)において，解析対象物体の境界点の変位ベク

トル uB および内点の変位ベクトル u I は，拘束モードのモード座標ベクトル QC お

よびノーマルモードのモード座標ベクトル QN に対し，次の関係を持つ (24)．  

 
CB

C N NI

    
=    

     

I 0 Qu

Φ Φ Qu
 (A16) 

 

  

         (a) Constraint mode                    (b) Normal mode 

Fig. A5  Example of constraint and normal modes(24) 
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ここで，ΦC は拘束モードのモード座標ベクトルから内点の変位ベクトルへの変換

行列，ΦN はノーマルモードのモード座標ベクトルから内点の変位ベクトルへの変

換行列である．なお，境界点の変位ベクトル uB と拘束モードのモード座標ベクト

ル QC は等しい (24)．すなわち，  

 B C=u Q  (A17) 

式 (A16)中のΦC およびΦN は，以下の手順で得られる．  

減衰力がない場合，解析対象物体の運動方程式は次式で与えられる．  

 2 0

0 0
BB B BB BI B B

II I IB II I

ω          
− + =        

        

M u K K u f

M u K K u
 (A18) 

ここで，ωは固有角振動数，MBB は境界点の質量行列，M I I は内点の質量行列，KBB

は境界点の剛性行列，K I I は内点の剛性行列，KBI および K IB は境界点と内点との

間の剛性行列， fB は境界点に作用する力ベクトルである．  

ΦC は，式 (A18)の 2 行目の M I I を無視して得る (24)．すなわち，  

 

1
I II IB B

C B

C II IB

−= −
=
∴ = −

u K K u

Φ u

Φ K K

 (A19) 

式 (A18)の uB をゼロと仮定した場合，運動方程式は次式のように書き表される． 

 ( )2 0II II Iω− + =M K u  (A20) 

ΦN は，式 (A20)を解いて得られる固有ベクトルλN1～λNMn を並べた行列である (24)．

すなわち，  

 [ ]1N N NMn=Φ λ λ⋯  (A21) 

内点の変位ベクトル u I は拘束モードの変形とノーマルモードの変形の和で表

される (24)．  

 I C C N N= +u Φ Q Φ Q  (A22) 

u I の次元は，内点の変位の自由度の総数に等しい．内点の変位の自由度は，節

点の総数に依存するため，通常，u I の次元はかなり大きい．一方，QC の次元は境

界点の自由度の総数，QN の次元はノーマルモードで考慮されるモードの総数 Mn
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に等しい．よって，解析対象物体の境界点の変位の自由度の総数および Mn を，

内点の自由度の総数よりも少なく設定すれば，かなり大きい次元である u I を，小

さい次元である QC および QN で近似的に表すことができる．  

式 (A18)に対し，式 (A16)を代入し，さらに，式 (A16)の右辺の変換行列の転置行

列を左から乗じると，次式が得られる．  

2 0

0 0

T T

CBB BB BI B

C N C N N C NII IB II

ω
             

− + =             
            

I 0 I 0 Q I 0M K K f

Φ Φ Φ Φ Q Φ ΦM K K
 (A23) 

ここで，質量および剛性行列部分を以下の式 (A24)および (A25)で表すこととすれ

ば，式 (A23)は式 (A26)のように書き表される．  

 
0ˆ

0

T

BB

C N C NII

    
=     

    

I 0 I 0M
M

Φ Φ Φ ΦM
 (A24) 

 ˆ
T

BB BI

C N C NIB II

    
=     

    

I 0 I 0K K
K

Φ Φ Φ ΦK K
 (A25) 

 2 ˆ ˆ
0

T

C B

N C N

ω      
 − + =     

    

Q I 0 f
M K

Q Φ Φ
 (A26) 

QC および QN は，式 (A26)の固有ベクトルを並べた変換行列 ND を用いると，次式

のように，各モードが互いに直交したモード座標ベクトル Q*で表すことができる

(70)．  

 *C
D

N

 
= 

 

Q
N Q

Q
 (A27) 

ここで，ND は式 (A26)の右辺をゼロとした場合の固有ベクトルλD～λDMd を並べた

行列であり，次式で表される．  

 [ ]1D D DMd=N λ λ⋯  (A28) 

式中の下付き添え字 Md は QC および QN の次元数の和である．式 (A27)を代入した

式 (A26)の両辺に左から ND の逆行列を乗じると，次に示す直交したモード座標上

での運動方程式が得られる (70)．  
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 ( )2 1 1 * 1ˆ ˆ
0

T

B
D D D D D

C N

ω − − −    
− + =   

  

I 0 f
N MN N KN Q N

Φ Φ
 (A29) 

ところで，解析対象物体の要素のひずみベクトル ε t は，動解析により得られた，

時刻 t におけるモード座標ベクトル Q*
t を用いて，次式で与えられる．  

 *
t D t

C N

 
=  

 

I 0
ε B N Q

Φ Φ
 (A30) 

ここで，B は解析対象物体の有限要素の形状により定まる変位からひずみへの変

換行列である．解析対象物体の応力ベクトルσ t は， ε t を用いて次のように表され

る．  

 t t=σ Eε  (A31) 

ここで，E はひずみから応力への変換行列である．式 (A31)に式 (A30)を代入すれ

ば，次式が得られる．  

 *
t D t

C N

 
=  

 

I 0
σ EB N Q

Φ Φ
 (A32) 

式 (A32)より明らかなように，解析対象物体の応力ベクトルσ t を時刻 t におけるモ

ード座標ベクトル Q*
t により表すことができる．  

以上の手順により，Craig-Bamptonのモード合成法を用いて，解析対象物体の

弾性変形および発生応力の分布が求められる．  
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