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1. まえがき
　近年，各国での環境規制の強化や化石燃料の枯渇を
背景に，グローバルで自動車の燃費向上が求められて
おり，電動車の開発が急速に進んでいる．
　電動車向けギアボックスにおいては，電動車の燃費・
電費向上を目的とし，ユニット損失の軽減を図るべく
潤滑油の低粘度化等が進んでいる．結果，ギアボック
スに使用される円すいころ軸受の潤滑環境は一層過酷
になってきており，潤滑油膜切れによる軸受の表面損

傷や焼付きの防止は，ギアボックスの高信頼性を達成
する上で重要な課題となっている．
　自動車メーカー各社の電動車開発が加速する中，ギ
アボックスの効率向上の達成には，このような課題の
解決につながるロバスト性の高い軸受の開発が求め
られる．NSK では，自動車用エンジン向けタペット
ローラの潤滑油膜切れによる表面損傷や焼付きへの対
策技術として NSK LCube を開発 1）し，エンジンの

In line with increasing concern for the environment, consumers and businesses around the world are demanding better 

fuel economy from motor vehicles, leading to the rapid development of Electric/Hybrid Vehicles.

In the field of gearboxes for Electric/Hybrid Vehicles, development of low viscosity lubricant oil is required to save energy 

consumption. 

As a result, requirements for tapered roller bearings used in gearboxes have become increasingly severe and 

countermeasures for surface damage and seizure in severe lubrication environments has become an important area of focus.

In the following article, we introduce the NSK LCubeⅡ tapered roller bearing (TRB), which has reduced surface damage 

in severe lubrication environments and maintains seizure resistance.

NSK LCube Ⅱ TRBs have 8 times higher durability and comparable seizure resistance to a conventional TRB in severe 

lubrication environments, Additionally, NSK LCube Ⅱ TRBs have 10 % reduced friction losses when compared to a 

conventional TRB under low speeds.

1. まえがき
2. 使用環境の変化による軸受への影響と課題

3. 開発品の特徴と効果
3.1 油溜まりの形成
3.2 耐表面損傷
3.3 焼付き抑制効果／低フリクション効果

4. あとがき

千島 将来
千島 将来＊

Development of NSK LCube ⅡTM Tapered Roller Bearings for 
Electric/Hybrid Vehicles

M. Chishima

電動車向け円すいころ軸受 
「NSK LCubeⅡTM」の開発

	 ＊	 自動車技術総合開発センター，パワートレイン軸受技術センター，パワートレイン軸受技術部
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信頼性向上に貢献してきた．本稿では，この LCube
技術を円すいころ軸受向けに改良，最適化した開発品
NSK LCube Ⅱについて紹介する．

2. 使用環境の変化による軸受への影響と課題
　NSK では，これまでに様々な低フリクション円す
いころ軸受を開発し，ギアボックスの効率向上に貢献
してきた．2）

　円すいころ軸受の摩擦抵抗の理論については相原が
報告しているが 3），円すいころ軸受のフリクション要
因として，図 1，2 に示す以下の（1）～（4）に分類
されることが分っている．

（1） 内・外輪軌道面ところ転動面間の転がり摩擦
（2） 内輪つばところ端面間の滑り摩擦
（3） ころと保持器間の滑り摩擦 
（4） 潤滑油の攪拌抵抗

　このうち，（1）内・外輪軌道面ところ転動面間の転
がり摩擦，（2）内輪つばところ端面間の滑り摩擦，（4）
潤滑油の攪拌抵抗が，円すいころ軸受のフリクション
要因の多くを占める．NSK は，これらの摩擦因子を
低減させることを狙った各種低フリクション円すいこ
ろ軸受を開発し，市場展開を図っている．
　一方，自動車の電動化が進む近年のギアボックスに
おいては，潤滑油の攪拌抵抗を抑えるため更なる潤滑
油の低粘度化が進んでおり，軸受の使用環境が更に厳
しくなった場合，転がり接触部の表面損傷や，滑り接
触部の焼付き等の軸受損傷が懸念される．
　円すいころ軸受の低フリクション化によるギアボッ
クスの更なる効率向上と，軸受の早期損傷防止とを両
立するためには，低フリクション，且つ更にロバスト
性の高い軸受の開発が必要となる．

3. 開発品の特徴と効果
　NSK は，エンジン動弁系において希薄潤滑環境の
過酷用途に対応し，多様な相手部品の表面性状に適用
可能な高耐久タペットローラ LCube シリーズを開発
し，高い信頼性を得ている．
　本稿にて紹介する新開発円すいころ軸受 LCube Ⅱ
は，LCube シリーズで培った加工技術をギアボック
ス用円すいころ軸受向けに改良し，近年のギアボック
スの乏しい潤滑環境に適用できるよう最適化を図った
ものである．以下にその特徴と効果を説明する．

 

内・外輪軌道面と
ころ転動面間の
転がり摩擦

内輪つばところ端面間の滑り摩擦 

ころと保持器間の
滑り摩擦

潤滑油の
攪拌抵抗

図 1 円すいころ軸受のフリクション要因
Fig. 1	 Friction factors in a tapered roller bearing
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図 2 転がり摩擦と滑り摩擦の関係
Fig. 2	 Relationship between rolling and sliding 

friction

3.1 油溜まりの形成

　図 3 に示すように，LCube はタペットローラ外輪
表面に特殊加工により深く大きい油溜まりを多数形成
し，その油溜まり部で潤滑油を保持することで油膜切
れの防止を実現している．その油溜まりの性状は，相
手面の多様な材料，熱処理，表面仕上状態に適用でき
るよう，最適化されている．
　一方，図 4 は希薄潤滑環境下における円すいころ
軸受の損傷例を示したものであるが，円すいころ軸
受は，つば面ところ端面間で滑り摩擦が生じるため，
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深く大きな油溜まり

図 3 NSK LCubeTM 表層面拡大形状と拡大写真
Fig. 3	 NSK LCubeTM 3D surface and enlarged surface photograph

2 項に示したように，使用環境や表面性状によって
は，滑り接触部の焼付きやフリクションの増大を引
き起こす可能性がある．実際に，開発過程において，
LCube 相当工法の円すいころを試加工し各種評価を
実施するも，表面損傷に対する耐久性の向上は認めら
れたものの，低速域におけるフリクションが悪化する
事象が認められた（図 5）．LCube 特殊加工（図 3）で

得られる深く大きい油溜まり部は前述のタペットロー
ラ向けに最適化されたものであり，つば面と端面間で
摺動案内される円すいころの使用環境においては，内
輪つばところ端面間の滑り摩擦が大きくなる場合があ
ることを確認した．
　この事象を鑑みて，新開発 LCube Ⅱは，加工方法
を浅く小さな油溜まりを多数形成（図 6）し，円すいこ

ころ転動面

ころ転動面の表面損傷例（ピーリング）

ころ頭部

内輪つば面

ころ頭部/内輪つば面の焼付き例

図 4 円すいころ軸受の損傷事例
Fig. 4	 Surface damage on tapered roller bearing
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内輪

ころ

浅く小さな油溜まり

図 6 NSK LCube Ⅱ TM　表層面拡大形状と拡大写真
Fig. 6	 NSK LCube Ⅱ TM 3D surface and enlarged surface photograph

【評価条件】
 ・荷　重
 ・潤滑油
 ・油　量

： Fa=3 000 N
： 低粘度油
： 200 cc/min
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図 5 試加工品での軸受フリクション測定結果
Fig. 5	 Bearing friction measurement results for test product
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試験機
停止

【標準品】 【開発品】

【標準品】

試験機停止

試験時間3倍

試験時間3倍 試験時間8倍
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いずれも表面損傷無し

試
験
時
間
比

10.0

8.0

6.0

4.0
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0.0

【評価条件】
  荷　重

  回転数
  潤滑油
  油　量

:  Fr =14 000 N
:  Fa=12 000 N
:  2 500 rpm
:  低粘度油
:  10 cc/min

図 7 軸受耐久試験結果
Fig. 7	 Bearing endurance test results

ろ軸受に適した工法に改良した．その結果，表面粗さ
の改善による滑り摩擦の上昇抑制と，油溜まり効果に
よる転がり摩擦の更なる低減とを両立し，円すいころ
軸受向けに最適化した表面性状を確立した．
　LCube Ⅱの適用による軸受諸機能への影響を確認
するため，表面損傷に対する耐久性，滑り摩擦に対す
る耐焼付き性，フリクションへの影響について，各々
検証実験を実施した．

3.2 耐表面損傷

　LCube Ⅱは，円すいころ向けに最適化した特殊加
工効果により，最表層の硬度を高めることができる（標
準円すいころ対比 1.2 倍程度）．
　ころ表面の微小油溜まりの効果，並びに表面損傷に
対する効果を確認するため，希薄潤滑，低粘度油条件

にて耐久評価試験を実施した結果を図 7 に示す．評
価結果より，LCube Ⅱは標準品に対し 8 倍以上の表
面損傷に対する耐久寿命の向上を達成した．
　図 8 は，試験前後の円すいころ表面の外観を示し
たものであるが，標準品は過酷環境下での継続使用に
より表面が荒れ，点在して微小はく離（ピーリング）が
発生している様相が確認できる．対して LCube Ⅱは，
試験後においても油溜まりが残存し，試験前の表面性
状を維持している様相が確認できる．試験時間 8 倍
時点においても，過酷条件ゆえ表面の荒れは認められ
るが，依然油溜まりが残存し表面損傷には進展してい
ない．これは，最表層の硬度向上効果と，油溜まりに
よる油膜保持効果が，表面損傷に対し有効であること
を示している．
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試験前

標準品

表面損傷発生

開発品

表面損傷なし
油溜まり残存有り

表面損傷なし
油溜まり残存有り

試験時間3倍 試験時間8倍

図 8 表層面拡大写真比較
Fig. 8	 Comparison of enlarged surface photographs

3.3 焼付き抑制効果／低フリクション効果

　LCube Ⅱが円すいころ軸受の焼付き抑制効果，フ
リクション特性にどのような影響を与えるかを確認す
るため，低粘度油を用いた測定試験を実施した．
　本測定にあたり，滑り摩擦の影響が LCube Ⅱの適
用によりどのような特性を示すかに焦点を当て，アキ
シャル方向のみ荷重を負荷し測定を実施している．
　軸受焼付き試験として，開発品と標準品の内輪つば
面 vs ころ端面部における温度推移を図 9 に示す．本
試験は，開始前に摺動面に潤滑油を数滴滴下した後，
無給油環境で摺動面に焼付きが発生する直前までの時
間を対比したものであるが，焼付きが発生（温度カー
ブが急激に変化する変極点）するまでの温度推移から，
開発品の耐焼付き性は，標準品と同等以上であること
を確認した．
　図 10 は，開発品と標準品のフリクション測定結果
を示したものであるが，低速域（～ 1 000 rpm）にお
いて標準品に対し最大 10 ％程度の低フリクション効
果を確認した．これは，LCube Ⅱの特徴である油溜
まりの効果により，油膜形成性の乏しい低速域におい
ても潤滑油の保持効果を発揮したためと考えられる．

開発品
標準品

温
度

 [℃
]

時間 [s]

【評価条件】
： Fa=4 000 N
： 4 000 rpm
： 低粘度油
： 試験前滴下
  （試験中無給油）

・荷　重
・回転数
・潤滑油
・油　量

図 9 軸受焼付き評価結果
Fig. 9	 Bearing seizure test results
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図 10 軸受フリクション測定結果
Fig. 10	 Bearing friction measurement results

4. あとがき
　NSK は，これまでに第 1 世代～第 6 世代の低フリ
クション円すいころ軸受の開発を行い，高い耐久性と
信頼性を得てギアボックスの効率向上，自動車の燃費
向上に貢献してきた．
　しかしながら，近年の電動車開発の加速に伴い，過
酷な潤滑環境で使用されることを前提としたロバスト
性の高い軸受が必要と考え，今回 LCube Ⅱの開発を
行なった．
　LCube Ⅱ円すいころ軸受は，ギアボックスの過酷
使用環境に適用可能であり，且つ軸受の内部諸元を変
更することなく，標準品からの置替えが可能である．
現在，100 年に 1 度と言われる自動車技術の変革期
の中におり，市場ニーズに応える高信頼性・低フリク
ション軸受の開発を継続推進し，電動車の燃費・電費，
及び信頼性の向上に貢献し続けていく所存である．
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1. まえがき
　近年，世界的な地球環境保全のため CO2 排出量の
削減が求められ，特に欧州では厳しい燃費規制により
電動化への動きが加速している．また電動化と並行し
て自動運転技術の進歩も著しく，世界規模での変革期
を迎えている．このような情勢を背景として，自動車
に対する静粛性の要求が高まっており，ステアリング
システムに対してもより高い静粛性が求められてい
る．

　NSK では，人がクルマと一体感を感じられる様な
ステアリングを理想とし，「曲がる」というステアリン
グシステムに求められる基本性能に加え，快適性に分
類される音振動性能も重要な性能の 1 つと位置付け
開発を行っている．
　ステアリングシステムにおける音振動技術の難しさ
は，車種および使用環境によって音振動現象が変化し，
様々な種類の音振動が発生することにある．このため，

In recent years, the demand for quietness for automobiles has been increasing, which results in higer demand for 

quietness for steering systems.

The difficulties of NV (=noise and vibration) technologies for steering system are caused by various kinds of NV 

phenomena which change depending on vehicle and environment.

This report shows examples of NV measurement and analysis, and mechanism of rattle noise and operating noise which 

are particularly problematic among NV phenomena on steering systems.

Currently, the simulation model which qualitatively reproduces rattle phenomena has been built based on previous 

investigation, and utilized to predict and improve NV performance of column type EPS systems.

1. まえがき
2. ステアリングの音振動技術の全体像

2.1 ステアリングの音振動問題の代表例
2.2 ステアリングの音振動技術の目指す姿
2.3 目指す姿を実現するための課題

3. ステアリングの音振動計測解析技術
3.1 音振動計測解析の標準手法
3.2 音振動の発生伝達メカニズムの調査手法

4. 音振動現象の調査事例
4.1 ラトル音の調査事例
4.2 作動音の調査事例

5. 音振動のシミュレーション技術
5.1 ラトル音の発生要因となる低周波振動の

再現
5.2 ユニット～部品レベルでのラトル現象の

再現
6. あとがき

金津 将幸
金津 将幸＊

Technology of NV Measurement and Analysis for Steering 
System

M. Kanatsu

ステアリングの音振動計測解析技術

	 ＊	 ステアリング＆アクチュエータ技術センター，ステアリング R&D センター，操舵性能・音振動技術グループ
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ステアリングシステムの音振動現象に適した計測解析
技術の確立が求められている．
　本報では，ステアリングシステムで発生する音振動
現象に対して各種音振動計測解析技術を適用した例に
ついて紹介する．

2. ステアリングの音振動技術の全体像
2.1 ステアリングの音振動問題の代表例

　ステアリングシステムにおける音振動現象の代表例
を表 1 に示す．表 1 にはコラムタイプ EPS システム
で発生する音と振動をまとめて示してある．
　表 1 に示すように，ステアリングシステムで発生
する音振動現象を発生状況別に見た場合，「走行時異
音」，「作動音」，「保舵音」，「反転音」，「チルト／テレ
スコ作動音」などに分類される．この内，「走行時異音」

については，路面からの逆入力に起因してステアリン
グシステムの各部ガタにおける叩きにより発生する

「ラトル音」，ステアリングシステムの機械的共振によ
る「ステアリングホイール振動」がある．また，「作動
音」については，機構部共振あるいは制御安定性不足
によるアシストトルク変動に起因した「フロア振動」，
モータの次数成分により発生する「モータの作動音」が
ある．このように「作動音」の発生要因にはメカ（減速
ギヤ）的な要因に加え，ハード（モータ），ソフト（制御）
的な要因も関係してくることから，非常に広範な操舵
速度および周波数帯域にわたって発生する．
　以上のように，ステアリングシステムで発生しうる
音振動現象は多岐にわたる．本報では，特にステアリ
ングシステムで問題となり易いラトル音，作動音に着
目して紹介する．

発生状況 代表例 発生要因

走行時異音

悪路走行時に発生する異音 ラトル音
路面からの逆入力に起因してステアリングの各部
ガタで発生する叩き音

走行時に発生するステアリン
グホイール振動

ステアリングホイール振動
ステアリングシステムの機械的共振により発生す
る振動

作動音 据切り時に発生する異音
フロア振動

機構部共振あるいは制御安定性不足によるアシス
トトルク変動に起因する振動

モータの作動音 モータの次数成分により発生する音振動

保舵音
ステアリングホイール保舵時
に発生する異音

ステアリングホイール上で
感じる音振動

モータの高周波アシストトルク変動による音振動

反転音
ステアリングホイール反転時
に発生する異音

ステアリングホイール上で
感じる音振動

ステアリングホイール反転時の入力に起因してス
テアリング部品から発生する音振動

チルト／テレスコ
作動音

チルト／テレスコ調整時に発
生する異音

チルト／テレスコレバー操
作音

摺動部の潤滑不良等による音振動

表 1 ステアリングシステムで発生する音振動現象の代表例
Table 1	 Typical NV phenomena on steering systems
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設計 評価検証

車両レベル

システム
レベル

ユニット
レベル

部品レベル

メカ
ハード
ソフト

実車評価

システム評価

ユニット評価

部品評価

1Dシミュレーション

3Dシミュレーション

音振動性能の設計

図 2 V 字プロセスによる音振動問題の未然防止
Fig. 2	 V-shaped process for preventing NV problems

2.2 ステアリングの音振動技術の目指す姿

2.2.1  標準調査フロー

　ステアリングシステムで発生しうる音振動現象が多
岐にわたる一因として，その音振動の発生箇所が複数
存在する場合や，発生メカニズムが複雑であることが
挙げられる．このため，ステアリングシステムで発生
した音振動問題に対しては，迅速に現象を把握し，原
因を特定するための調査フローの構築が不可欠であ
る．NSK では図 1 に示すように標準調査フローを定
め各種音振動問題に対応している．

　標準調査フローの各段階で必要となる技術は図 1
に示すとおりで，起振源→伝達系→放射面に至る「メ
カニズム解明」は効果的な対策を立案する上で重要で
ある．この中でも特に，部品単位での起振源探査はメ
カニズム解明の足掛かりとなることから，近年，その
探査技術の構築のニーズが高まっている．

2.2.2  音振動問題未然防止に向けた取組み

　一方，ステアリングシステムにおける音振動問題
を未然に防止するためには，一般的に開発の V 字プ
ロセスと呼ばれるモデルベース開発の手法が有効で
ある．図 2 に示すように，設計段階で 1D または 3D
シミュレーションによりシステムレベル，ユニットレ
ベル，部品レベルで音振動性能を設計する技術の構築
が必要である．ここで，システムレベルの音振動性能
の検討には 1D シミュレーション，ユニットおよび部
品レベルの音振動性能の検討には 3D シミュレーショ
ンが用いられるケースが多い．NSK においても，ス
テアリングシステムの設計の初期段階（すなわち，V
字の左側）で小さな V 字を回して音振動性能を設計可
能にするべく，シミュレーション技術を構築していく．
　また V 字の右側で実施する音振動性能の妥当性検
証に関しては，部品，ユニット，システム，実車の各
レベルにおいて適切な評価を可能にするべく，NSK
独自に音振動の評価手法および目標値を定め，各レベ
ルでの評価を実施していく．

実車における
現象把握

ベンチ上での
現象再現

メカニズム解明
真因特定

対策 ・メカニズムに応じた対策を打つ

・音振動現象の特徴を把握する技術
　⇒入力，負荷等の条件を特定

・音振動現象をベンチ上で再現する
　技術⇒音振動現象を可視化

・起振源→伝達系→放射面に至る
　メカニズムを特定する技術

図 1 音振動問題に対する標準調査フロー
Fig. 1	 Standardized approach for investigating NV 

problems
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2.3 目指す姿を実現するための課題

　前項で述べたように，ステアリングシステムで発生
した音振動問題に対しては，迅速に現象を把握し，原
因を特定するための調査フローの構築が不可欠であ
り，この中でも特に，部品単位での起振源探査技術の
構築が求められている．NSK 社内においては，ラト
ル音などの非定常音に対して，多点測定により得られ
た振動伝達の時間差を用いてユニット単位で起振源探
査を試行した例はある．しかしながら，部品単位（要
素レベル）の起振源探査は，ステアリング内部に存在
する起振現象を直接測定するのが困難であるため，実
用レベルには達しておらず，社外でも実施した例は見
当たらない．
　また，ステアリングシステムにおける音振動問題の
未然防止を目的とした設計段階で音振動性能を予測す
る技術構築については，物理現象に則ったシミュレー
ションモデルを構築するためのメカニズム解明，およ

びモデルの妥当性を検証するための計測解析技術の構
築が必要である．これらの課題に対応するため，継続
的にステアリングシステムの音振動計測解析技術の高
度化を目指していく．

3. ステアリングの音振動計測解析技術
3.1 音振動計測解析の標準手法

3.1.1  標準計測手法

　ステアリングシステムにおける各種音振動調査の初
期段階における音振動計測では，迅速に現象を把握し，
原因分析に繋げるため，多点測定による時系列データ
の収集が必要となる場合が多い．NSK では，これま
での実績を踏まえ，OK 品と NG 品の差を明確に捉え
る上で重要と考えられる音振動の測定位置を標準測定
位置として定めている．その一例を図 3 に示す．

ステアリング
ホイール音

ヘッドレスト音

ウォーム
先端振動

ステアリング
ホイール振動

減速ギヤ
BOX振動

中間軸
ジョイント振動

ウォーム
モータ側振動

ラックガイド振動

ラック
ブッシュ振動

：マイクロホン
：加速度センサ
：荷重・トルクセンサ

タイロッド荷重
（左側）

タイロッド荷重
（右側）

中間軸トルク

コラムタイプEPS

ラック＆ピニオンギヤ

中間軸

図 3 ステアリングシステムの音振動測定位置の例
Fig. 3	 Example of NV measurement positions on steering system
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　また，図 4 の測定装置の構成例に示すように，各
部音振動に加え，必要に応じてステアリングシステム
への入力（荷重，トルク，回転速度など），ステアリン
グ各部品の物理的な挙動（変位など）についても同期計
測を行い，より詳細な現象把握，原因分析に活用し
ている．なお，現象把握の一環として，音振動の現
象が発生している車両において得られた各種情報は，
NSK 内におけるベンチ上で車両における現象を再現
する試験へのインプット情報とすることで，現象再現
～メカニズム解明に繋げている．

分析ツール
マルチレコーダ

（センサアンプ内蔵）
時系列データ
分析ツール

入力
（トルク/荷重）

回転信号
（角度/角速度）

各部音

各部振動

各部挙動

歪ゲージ

回転センサ

マイクロホン

加速度検出器

変位計

図 4 音振動測定装置の構成例
Fig. 4	 Example of NV measurement system

3.1.2  標準解析手法

　ステアリングシステムで発生した各種音振動現象を
分析する手段として，表 2 に示す手法が挙げられる．
表には主な分析手法 1）とその適用範囲を記載した．対
象とする音振動現象に応じて，適切な分析手法を選択
または複数組合せて分析を実施することで，音振動現
象の特徴を掴むことができる．
　近年では， 音振動に対する感度解析等を実施するた
めに，大規模な多点測定を実施して大容量の時系列
データを収集する例も増えてきており，時系列データ
を効率的に処理できる音振動解析ツールの必要性が高
まっている．

手法 時間波形 FFT 解析 STFT 解析（短時間 FFT） トラッキング解析

特徴

振動現象の時間的変化やそ
の大きさ，周期的に繰り返
される現象の特徴を把握す
るこができる

時間波形の持つ周波数成分
を特定することができる

非定常信号の周波数成分の
時間的な変化を捉えること
ができる 1）

回転を伴う機械の定常的な
音振動の発生要因を特定す
ることができる

課題
時間波形が複雑になると特
徴を掴むことが難しくなる

断続的な信号や非定常な信
号の分析には不向き

時間分解能および周波数分
解能共に比較的低い 1）

非定常な音振動の分析には
不向き

用途

音振動現象全般
各種フィルタと組合せて
音振動，入力，挙動の時
間波形を観察

定常的な音振動現象
例：ステアリング
　　ホイール振動，
　　保舵音など

非定常な音振動現象
例：ラトル音，
　　反転音など

定常的な音振動現象（回転
依存成分）
例：作動音など

表 2 音振動現象の分析手法
Table 2	 Methods for NV analysis
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3.2 音振動の発生伝達メカニズムの調査手法

3.2.1  起振源探査の現状

　これまで，各種音振動問題発生時には，主に起振源
と推定される箇所の部品およびユニットを新品（また
は正常品）と交換し，音振動の発生状態の変化（すな
わち音振動レベルの低減あるいは消失）を確認するこ
とで起振源を絞り込んでいく調査手法が実施されてき
た．しかし，本手法は，分解／部品交換の優先度を決
定する場面等において作業者の経験則／感覚に依存す
る部分が多く，起振源の特定に時間がかかることが課
題となっている．このため，迅速な現象把握，メカニ
ズム解明（原因分析），対策を可能にするための起振源
探査手法の構築が望まれている．
　上述のような部品／ユニット交換による起振源特定
に代わる探査手法として，現状では，多点測定による
音振動時系列データを活用した時間差分析法，および
パターン認識の 1 手法である MT（マハラノビスタ
グチ）法 2）などが有効と考えられる．表 3 に両手法の
概要と技術的課題を示す．
　今後，NSK においても比較対象となるサンプルの
制約を受けず，直接的に起振源探査が実施できる手法
の構築に着手したいと考える．

3.2.2  伝達経路解析

　伝達経路解析（TPA：Transfer Path Analysis）は，
起振源で発生した振動や力が車両を含む伝達系をどの

ように伝播し，放射面から音が放射されドライバ耳位
置に到達するのか，その経路と寄与度を定量的に把握
する手法である．ステアリングシステムで発生したラ
トル音に対して伝達経路解析を実施した例を図 5 に示
す．ここでは，ステアリングの車両への取り付け点か
ら車両を介してドライバ耳に伝わる固体伝播とステア
リング表面から直接音が放射される空気伝播に分けて
分析を実施した．図 5（a）に示すように，概ね 1 kHz
以下は固体伝播が主となっており，1 kHz 以上は空気
伝播が主となっている．なお，1 kHz 近傍では，双
方の寄与が確認できる．ここで観察された主なピーク
について主要な伝達経路を明らかにするため，図 5（b）
に示すように，ドライバ耳位置に到達する音の各経路
の寄与度を評価した．その結果，寄与が高い伝達経路
は下記のとおりで，530 Hz 付近：コラムタイプ EPS
の取付点を介する固体伝播，1 250 Hz：ステアリン
グホイールから放射する空気伝播，1 750 Hz：ECU
カバーから放射する空気伝播，となった．
　このように，伝達経路解析を活用することで，ステ
アリングに起因した音振動問題が発生した際に，起振
源への対策が難しい場合でも，寄与度が高い伝達経路
の特性を改善することによりドライバ耳位置に伝わる
音を低減させることが可能である．例えば今回の事例
では，ECU カバーに防振シートを貼る等の対策を行
うことで，1 750 Hz の放射音を抑制することができ
る．

時間差分析法 MT 法

概要
各測定点の振動時間波形上に現れるパルス状成分の立上り
タイミングを比較し，最も早い箇所を起振源と推定する方
法

OK 品と NG 品の振動波形の特徴（振幅，周期）をパター
ン認識により定量化し，差異の大きい箇所を起振源と推定
する方法

課題
時間波形のフィルタリング，振動測定位置の選定，立上り
タイミングの判定などノウハウの蓄積が必要

比較対象となるサンプルと両者のデータが必要（例：OK
品と NG 品）

用途
パルス状成分が発生する音振動現象全般
例：ラトル音，反転音など

音振動現象全般（比較対象が存在する場合）

表 3 起振源探査手法
Table 3	 Methods for impact source identification



NSK Technical Journal No. 692 (2020)14 NSK Technical Journal No. 692 (2020)NSK Technical Journal No. 692 (2020)

 

ECUカバー

モータ

コラムタイプEPS
取付点

減速ギヤ

ラック&ピニオンギヤ
ユニット取付点

ステアリング
ホイール

解析総和値

計測結果

(b) Contribution of each path

(a) Contribution of structure-borne and air-borne 

－ 空気伝播
－ 固体伝播
－ TPA解析結果

騒
音
レ
ベ
ル

 d
B

(A
)

ラック&ピニオンギヤ
ユニット

(b) 各伝達経路の寄与

(a) 固体伝播と空気伝播の寄与

530 Hz 1 250 Hz 1 750 Hz

530 Hz

1 250 Hz

1 750 Hz

Structure Air

300 1 000 1 500 2 000
Hz

2 500 3 000

300 1 000 1 500 2 000
Hz

2 500 3 000

小
 ←
　
騒
音
レ
ベ
ル
　
→

 大

図 5 伝達経路解析の結果例（ラトル音）
Fig. 5	 Results of transfer path analysis (rattle noise)
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3.2.3  音源探査

　音場の可視化技術ではビームフォーミング法や音響
ホログラフィ法が普及しており，各社から市販されて
いるマイクロホンアレイ等により，音場の可視化が可
能である．最近では，リアルタイムに音源を可視化で
きる探査装置が各社からリリースされ，ソフトウェア
による解析機能の拡充と共に，低周波帯域における探
査性能の向上が図られている．これにより，ラトル音
のような過渡的な音や，低周波帯域の音源も比較的精
度の良い探査が可能となっており，目的に応じた探査
装置および解析機能の使い分けが重要となっている．
　ステアリングにおける音源探査を実施した例を図 6
に示す．図 6 はラトル音発生時の音源を可視化した
例であり，前項の伝達経路解析の結果から空気伝播の
1 経路と特定した ECU カバーからの放射を捉えたも
のである．この場合は，ECU カバーからの音の放射
を抑制する対策が効果的である．このように，音源探
査と他の音振動計測解析技術を組み合わせることによ
り，異音発生メカニズムの特定および効果的な対策が
可能となる．

4. 音振動現象の調査事例
4.1 ラトル音の調査事例

　本節では，ステアリングシステムへの路面からの逆
入力に起因して発生し，問題となり易い「ラトル音」に
ついて現象把握および発生メカニズムを調査した事例
を紹介する．
　はじめに，実車におけるラトル音の現象を把握する
ため，前章で定めた標準的な計測手法に従い，悪路走
行時の各部の音振動および入力を測定した．走行条件
および計測条件の例は表 4 に示すとおりである．
　その結果の例を図 7 に示す．図 7 はラトル音発生
時のステアリングホイールの音と中間軸トルクの時間
波形を示したものである．なお，ラトル音現象を捉え
易くするため，ステアリングホイールの音には A 特
性の周波数重み付けと帯域通過フィルタをかけてあ
る．
　図 7 より，中間軸トルクが反転するタイミングで
パルス状成分が発生していることがわかる．

走行条件

走行路面 悪路（玉石路）

走行速度 20 km/h

走行パターン 直進

計測条件
サンプリング周波数 20 kHz 以上

収録時間 10 sec

表 4 ラトル音計測時の走行条件と計測条件例
Table 4	 Driving conditions and measurement 

conditions for rattle noise evaluation
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図 7 ラトル音と中間軸トルクの時間波形
Fig. 7	 Time waveform of rattle noise and 

intermediate shaft torque
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図 6 音源探査結果例（ラトル音）
Fig. 6	 Result of noise source identification (rattle 

noise)
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　次に，ラトル音の原因となるステアリングシステム
への振動入力について把握するため，タイロッド荷重
と中間軸トルクの周波数分析を実施した．その結果の
例を図 8 に示す．図より，タイロッド荷重と中間軸
トルクの周波数スペクトルには共通した低周波成分

（図中の f1 および f2）が現れていることがわかる．こ
れらの低周波成分が大きい時には，ラトル音レベルも
高くなることを確認しており，これらの低周波成分は，
ステアリングシステムに対する主要な振動入力と考え
られる．
　ステアリングシステムに対する主要な振動入力とラ
トル音の関係について更に調査するため図 9 に示す
実稼動解析を実施した．図は周波数軸上での実稼動解
析を行った例であり，f1 の低周波数成分における中間
軸の回転方向の振動挙動は，タイロッド軸方向の振動
挙動とほぼ同期している．これにより，中間軸に発生
する低周波振動は，タイロッド軸方向（Y：車両左右
方向）の振動成分に起因して生じることが確認できた．
　なお，図 8 中の低周波成分（f1 および f2）の周波数
は車種により変化するものの，悪路の走行速度の影響
はほとんど受けないことを確認している．このため，
これらの低周波成分はサスペンション周辺の共振に
よって生じたものと考えられる．

Ｘ：車両前後方向

Ｙ：車両左右方向

Ｚ：車両上下方向

    ：振動挙動の方向

Ｘ Y

Z減速ギヤ部

中間軸

ラック&ピニオンギヤ部

タイロッド（左側）

ナックル（左側） ナックル（右側）

タイロッド（右側）

ステアリング
ホイール

図 9 ラトル音の原因となる低周波振動の実稼動アニメーション解析（図 8 中の f1 の周波数成分に着目）
Fig. 9	 Operational deflection shape and animation of vibration causing rattle noise (focusing on the frequency 

component of f1 in Fig. 8)
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図 8 ラトル音の原因となるステアリングシステムへの振
動入力

Fig. 8	 Vibration input applied to steering system 
causing rattle noise
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　以上の結果から，ラトル音の発生メカニズムを整理
すると図 10 のようになる．すなわち，サスペンショ
ンの共振により，ラックが軸方向に加振され，それが
中間軸～ステアリングホイールに至る回転系の捩り振
動となり，その振動に同期してガタ部における叩きを
引起し，ラトル音が発生するものと考えられる．

4.2 作動音の調査事例

　本節では，「作動音」について現象把握および発生メ
カニズムを調査した事例を紹介する．作動音は，ステ
アリングシステムの操舵入力に伴い稼動する各部のメ
カ（減速機他），およびそれらの動作をアシストする
ハード（モータ），ソフト（制御）に起因して発生し，非
常に広範な操舵速度および周波数帯域にわたって発生
することが明らかとなっている．なお，ここで紹介す
る作動音はステアリングシステムを構成する部品ある
いはユニットの固有振動数と操舵速度に依存する次数
成分との共振により顕著に現れた場合の例である．
　作動音の測定では，どの操舵速度で音振動が大きく
なるのか，その特徴と要因を掴む必要がある．そのた
め，作動音の計測では，各部の音振動に加え回転速度
の計測も同期して行う必要がある．図 11 に作動音計
測の概略図を示す．なお，操舵条件および収録条件の
例は表 5 に示すとおりである．
　このようにして得られた振動の時系列データを基に
トラッキング解析した例を図 12 に示す．図の縦軸は

ステアリングホイールの操舵速度から，減速機のギヤ
比を考慮してモータ（＝ウォーム）の回転速度に換算し
たものである．図より，モータの回転に同期した次数
成分 A，およびその N 倍成分（図中の次数成分 2 × A，
3×A…N×A）が現れていることがわかる．本例では，
この次数成分 A はブラシモータのセグメント数と一
致していることから，モータ 1 回転当たりに発生す
るトルク変動に起因した振動であることがわかる．な
お，次数成分 A の N 倍成分はブラシとセグメントの
位相ずれにより生じたものであると考えられる．
　また，図において，次数成分 A のレベルが最も高
くなる周波数帯域（図中の赤枠部分）に着目すると，
モータの回転速度によらず，振動レベルが比較的高く
なっている．この周波数帯域ではステアリングシステ
ムを構成する部品あるいはユニットの固有振動数が現

操舵条件

操舵速度
（ステアリングホイール）

0 ～ 1.5 rps

操舵パターン スイープ（上昇）

回転負荷 一定

計測条件
サンプリング周波数 10 kHz 以上

収録時間 60 sec

表 5 作動音計測時の操舵条件と計測条件例
Table 5	 Operating conditions and measurement 

conditions for operating noise evaluation

サスペンションの共振に
起因する入力

ラック軸方向の振動
⇒回転系の捩り振動

各部のガタで発生する叩き

ステアリングを伝播
＋車体側を伝播

ステアリング各部
＋車体側からの放射

振動入力

低周波振動

起振源

伝達系

放射面

ラトル音

悪路走行に
伴う路面入力

減速ギヤ部

中間軸
ジョイント部

コラムタイプEPS

ラック＆ピニオンギヤ

中間軸
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図 10 ラトル音の発生メカニズム
Fig. 10	 Mechanism of rattle noise
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れていると考えられた．このことを実験的に確認する
ため，作動音発生時のステアリングシステムの実稼動
解析を実施し，各部品の振動挙動を測定した．その結
果を図 13 に示す．図より，対象の周波数帯域で最も
顕著に振動挙動が現れている部分は ECU カバーであ
り，ECU カバーが面外方向にポンピング挙動（図中
の赤矢印方向）を生じていることが判明した．
　以上の結果から，本例の作動音の発生メカニズムを
整理すると以下のようになる．すなわち，EPS モー
タが操舵入力による負荷に応じたアシストトルクを発
生する．その際，モータのセグメント数とブラシの位
相ずれに起因してトルク変動が発生し，そのトルク変
動に起因した加振力がステアリングシステムを構成す
る部品の内，励振され易い ECU カバーを振動させ，
作動音が発生するものと考えられる．

ステアリング
ホイール回転数

コラム近傍音

ヘッドレスト音

ウォーム
先端振動

モータ振動

：  マイクロホン

：  加速度センサ

：  荷重・トルクセンサ

中間軸トルク

負荷装置

コラムタイプEPS

中間軸

コラムタイプEPS
取付点振動

図 11 ステアリングシステムの作動音計測例
Fig. 11	 Example of measurement positions for operating noise on steering system
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図 12 作動音のトラッキング解析結果
Fig. 12	Result of tracking analysis for operating 

noise
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5. 音振動のシミュレーション技術
　ここでは，3 次元機構解析ソフトを用いて，ラトル
現象を再現するシミュレーションを実施した例を紹介
する．図 14 に示すように，R&P からステアリング
ホイールに至るステアリングシステムを対象に制御系
も含めてモデル化した．なお，ステアリングシステム
への入力は実車において計測したタイロッド荷重を与
え，それに伴う低周波振動，起振源（ガタ部における
衝撃力）および伝達系（ステアリングホイールの振動）
を再現した．

5.1 ラトル音の発生要因となる低周波振動の再現

　はじめに，ラトル音の発生要因となる低周波振動を
シミュレーションで再現し，実車試験結果と比較し
た．その結果の例を図 15 に示す．図の（a）にはステ
アリングシステム各部の低周波振動の時間波形，（b）
には，ステアリングシステム各部の低周波振動の測定
位置を示してある．図 15 より，実車で計測したタイ
ロッド荷重を入力とし，制御を含めてシミュレーショ
ンにより求めた各部の低周波振動は実車と定量的にほ
ぼ一致していることがわかる．これにより，コラムタ
イプ EPS システムにおいてラトル音の発生要因とな
る低周波振動を再現できることを確認した．

ECU

ECUカバー

モータ

コラム取付ブラケット

コラム取付ブラケット

モータ

モータフランジ

モータフランジECUカバーの
ポンピング挙動

ECUカバー

ECUカバー

図 13 作動音の実稼動アニメーション解析
Fig. 13	Operational deflection shape and animation for operating noise
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制御モデル

減速ギヤ
モデル

ラック&ピニオン
ギヤモデル

入力：タイロッド荷重
の計測値（実車）

伝達系：ステアリング
ホイールの振動を再現低周波振動

を再現

起振源：各ガタ部に
おける衝撃力を再現

X

Y
Z

図 14 ラトル音の 3D シミュレーションモデル
Fig. 14	3D-simulation model for rattle noise

　次に，構築したシミュレーションモデルを用いて，
コラムタイプ EPS システムにおいてラトル現象の起
振源となる各ガタ部における衝撃力と，その衝撃力が
伝達することにより発生するステアリングホイールの
振動への影響について調査した．この調査では，ガタ
の大きさを通常状態としたものを①標準品とし，これ
に対しガタの大きさを変えた②～⑦のサンプルについ
て，実車試験とシミュレーションで求めたステアリン
グホイールのラトル振動レベルを比較した．その結果
の例を図 16 に示す．図 16 より，実車で捉えられた
ガタの大きさの影響度はシミュレーションにおいても
定性的に一致していることがわかる．以上により，コ
ラムタイプ EPS システムのラトル現象がシステムレ
ベルで再現できていることが確認できた．

5.2 ユニット～部品レベルでのラトル現象の再現

5.2.1  シミュレーションモデルの改良

　5.1 節において，コラムタイプ EPS システムのラ
トル現象がシステムレベルで再現できていることが確
認できた．しかしながら前述の V 字プロセス（2.2.2
項参照）で示したように，音振動問題を未然に防止す
るためには，ユニット～部品レベルでの音振動性能を
設計する技術の構築が必要である．そこで，図 14 で

構築したシミュレーションモデルの精度を向上させ，
ユニット～部品レベルでラトル現象をより詳細に再現
することを試みた．この試みにおいては，図 17 に示
すように，減速ギヤ部を詳細に 3D モデル化すると共
に，各部のフリクションおよびダンピングのパラメー
タを実測データに基づいて設定することで，シミュ
レーションモデルを改良した．

5.2.2 ラトル現象のベンチ試験とシミュレーション
結果の比較

　5.2.1 項で改良したシミュレーションモデルを用い
て，ステアリングホイールの振動およびウォームの挙
動をシミュレートし，その結果をベンチ試験の結果
と比較した．その結果の例を図 18 に示す．なお，シ
ミュレーションモデルへの入力はベンチ試験で計測し
た中間軸トルクを与えた．図 18 の（a）にはステアリ
ングホイールの振動の時間波形，（b）には XY 平面上
のウォームの挙動（変位）が示してある．なお，ウォー
ム挙動の図にはウォームの軌跡に加え，円の大きさと
色で騒音レベル（ベンチ試験結果），振動レベル（シミュ
レーション結果）を同時に示してある（円が大きく，色
が赤いほどレベルが高い）．図の（a）より，ラトル現
象の特徴であるパルス状成分の発生タイミングは，ベ
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③ウォーム支持部ガタ：大
④中間軸コラム側ジョイント部ガタ：大
⑤中間軸スライダー部ガタ：大
⑥減速ギヤ噛合い部ガタ：大
⑦ラック＆ピニオンギヤ部ガタ：大

図 16 実車試験結果とシミュレーションによるガタに起因するラトル振動の比較
Fig. 16	Comparison of rattle vibration caused by looseness between measured data on vehicle and simulation
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図 15 実車試験結果とシミュレーションによる低周波振動の比較
Fig. 15	Comparison of low-frequency vibration between measured data on vehicle and simulation
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6. あとがき
　本報では，ステアリングシステムにおける多岐にわ
たる音振動現象に関して，特に問題となり易いラトル
音，作動音の計測解析事例を中心に紹介した．
　ステアリングシステムにおける音振動現象に対し
て，的確な対策を迅速に施すためには，「起振」，「伝
達」，「放射」の各発生メカニズムを正確に捉える必要
があり，各々の場面に即した計測解析手法を構築・活
用することが重要である．
　また，音振動問題の未然防止を目的として設計段階
で音振動性能を予測するためには，実験検証により妥
当性が担保され，物理現象に則ったシミュレーション
モデルの構築が必要である．
　今後もこれらの課題に対応するため，継続的にステ
アリングシステムの音振動計測解析技術の高度化を目
指していく．

ンチ試験，シミュレーション結果共に，中間軸トルク
が反転するタイミングで発生しており，そのパルス状
成分の大きさもほぼ一致していることがわかる．また，
図の（b）より，ウォームの挙動はベンチ試験とシミュ
レーション結果で類似した軌跡となっていることがわ
かる．さらに，ベンチ試験とシミュレーション共に，
ウォーム挙動の軌跡上の X 方向（コラム軸方向）両端
で騒音レベルおよび振動レベルが高くなっていること
もわかる．上記の結果から，ユニット～部品レベルで
のラトル現象が再現できていることが確認できた．
　このように，実機の現象を再現できるシミュレー
ションを活用することで，ラトル音の発生要因となる
低周波振動から各ガタ部における衝撃力，および各ガ
タの大きさによるラトル現象への影響を推定し，対策
の方向性を机上検討することが可能となった．例えば
今回の事例では，ラトル振動の大きさとウォームの X
方向の速度に相関があることがわかっており，ウォー
ムの X 方向の速度を抑制するためのウォーム支持剛
性改善がラトル現象の対策として有効である．
　今後は，入力に対する低周波振動，起振源，伝達系
に加え，放射面も含めて実際のラトル音を予測できる
シミュレーション技術を構築していく．
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1. まえがき
　ボールねじは，1960 年代から工作機械や半導体製
造装置などの高精度な位置決めテーブルの駆動要素部
品として用いられて普及してきた．今日では，位置決
め用途のほかにボールねじの倍力機能を活用して大き
な推力の駆動源としても使用されている．その代表と
して電動式の射出成形機がある．高負荷駆動用のボー
ルねじは，金型の開閉と締込みユニットの型締駆動軸

と，溶融した樹脂を金型内に射出するユニットの射出
軸の駆動に用いられている．なお，射出軸のボールね
じでは，型締力 2 000 トン（170 トン程度）程度の高
負荷まで対応している．
　近年，電動射出成形機では，液晶パネル用導光板や
スマートフォンや小型タブレット PC などの薄型精密
成形品に対応するため，射出速度が 1 000 [mm / s]

Ball screws for high-load drive lead to service life due to rolling fatigue failure on screw shaft and / or nut raceways. For 

well lubricated, properly installed ball screws, this failure usually commence as a damage on the raceways deriving from 

sliding friction in ball-raceway contacts because of the structure of ball screws (e.g., helical raceway and ball recirculation 

system), eventually forming ”peeling” or ”flaking” on raceway surfaces. The authors investigated failures in the life test 

data of the conventional ball screws. As a result, the authors showed guidelines for improving durability considering the 

failure type of the ball screw. For extending the life of the ball screw, it is effective to increase the retained austenite amount 

YR of the material. It can be estimated how much increase in γR for each part of ball screw with consideration of ball load 

distribution and number of stress cycles. Based on the above, newly ball screws were fabricated and the durability test 

was conducted under high load conditions. The rated life L10 with failure probability 10 % of the ball screw using the high-γR 

materials was more than three times that of the conventional products.
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を超える仕様が開発された．しかしながら，最近では
高速化が一段落し，自動車の電動化 ･ 軽量化への対応
で高機能樹脂による自動車部品の成形化が注目され，
大推力を必要とするような大型成形機の電動化が拡大
している．また，食品用容器などの日用品分野では，
成形品が安価であるため，時間あたりの生産性を向上
させるハイサイクル化が進められている 1）．そこで，
筆者らは，このような電動射出成形機における生産性
向上と成形部品の多様化といった技術トレンドへ対応
するため，高負荷駆動用ボールねじの長寿命化とさら
なる高負荷能力化の開発に取り組んだ．
　従来，ボールねじの負荷能力を向上してはく離寿命
を延長させるには，ボール大径化やボール数増加と
いった内部設計が主流であった．ところが，最近の成
形機動向に合致するよう，上記のような内部設計によ
り長寿命化を図ろうとするとボールねじサイズが大き
くなり機械・装置の大型化を招いてしまう．そのため，
本開発では，従来同等サイズでも長寿命化できるよう，
ボールねじ材料の高負荷耐久性を向上させることを開
発指針とした．
　開発を行う上で，まず従来ボールねじの寿命試験結
果より，ボールねじにおける転動疲労と破損メカニズ
ムについて分析評価した．これにより，転がり軸受に
おける転動疲労とその対策技術 2-7）を鑑みて，材料の
高負荷耐久性向上には残留オーステナイト量γR を高
めるような熱処理品質の向上が最も有効であるとの結
論を得た．次いで，高γR 化による材料の高負荷耐久
性を向上させる上で，ボール負荷分布と負荷応力繰返
し数を考慮してボールねじのどの部位の材料と熱処理
品質を強化すべきかを検討した．そして，開発した技
術を適用して実際の形式・サイズで高負荷駆動用ボー
ルねじを試作し，型式サイズがひとつ上の限界荷重下
で寿命試験を実施した．この結果，開発品の 90 ％残
存寿命L10 は従来比3倍以上となることが確認された．

2. 高負荷駆動用ボールねじの耐久試験
　工作機械で用いられるボールねじでは，外部からの
切粉やクーラント等の異物侵入や過酷な運転条件に
よってねじ溝軌道面とボール表面が摩耗し，位置決め
精度不良となることが知られている．これに対し，電
動射出成形機のような高負荷駆動条件下で用いられる
ボールねじでは，軌道面の摩耗損傷事例は少ない．し
かし，計算寿命を超えて運転するとねじ溝軌道面に
ピーリングまたははく離といった損傷が発生する．一
旦，軌道面の一部にはく離が発生すると，僅かな運転
ではく離が軌道面に沿って伝播して作動不良となる．

　そこで，本章では，高負荷駆動用ボールねじの破損
メカニズムについて，転がり軸受における転動疲労に
対する破損分析に基づき評価した．さらに，従来ボー
ルねじの寿命試験結果に対するボール負荷分布と負荷
応力繰り返し数の影響について分析した．

2.1 ボールねじの破損分析

　玉軸受やころ軸受などの転がり軸受の軌道面におけ
る，転動疲労による破損形態を図 1 に示す．破損形
態は潤滑状態に応じて，図 1 のように「内部起点型」
と「表面起点型」に分類される 8）．内部起点型の破損は
十分な潤滑条件下において発生し，転がり接触に起因
するせん断応力が軌道面下において最大となる．とこ
ろで，鉄鋼材料は非金属介在物の含有を避けられない
といった欠点がある．そのため，非金属介在物が高応
力領域に存在すると，介在物の近傍で金属疲労が促進
されてはく離を引き起こすことになる．一方，表面起
点型では，潤滑不良や異物混入に起因する油膜厚さの
不足によって破損が引き起こされる．この場合，転動
体と軌道面間のすべりにより軌道面に接線力が大きく
影響を及ぼす．この接線力が作用することで，材料表
面において金属疲労が進行し，き裂が引き起こされる．
特に，軌道面上に圧こんがある場合では，圧こん縁で
の応力集中に起因してこの部分で局所的に金属疲労が
加速される．
　一方，筆者らがこれまで実施してきた多数のボール
ねじに対する高負荷寿命試験における，転動疲労破損
の観察結果一例を図 2（a）と（b）に示す．なお，寿命
試験条件は図 2 の上段に示す通りである．図 2（a）
から，軌道の表面において図 1 に示すようなピーリ
ングに類似した多くの微小はく離が確認されたが，微
小はく離付近では摩耗に起因して研削条痕が無くなっ
ていることがわかる．また，図 2（a）の材料断面の観
察結果から，破損の起点となるき裂が表面から生起し
ていることが確かめられる．このような破損は，隣接
するボール間にボール保持ピースが介挿されていない
ボールねじにおいて発生する．これらの結果から，隣
接するボール間のすべり摩擦とこれに起因するボール
表面粗さの劣化により，軌道面に大きな接線力が作用
して金属疲労が促進させたために生じたものと推定さ
れる．ここで，一般には，ボールねじ軌道面の粗さは
通常の転がり軸受よりも劣っているので，上記の現象
はボールねじにおいてなお発生しやすいものと考えら
れる．
　次に，図 2（b）から，圧こんに隣接してはく離破
損が生じていて，材料断面ではき裂が表面から生起し
ていることがわかる．このはく離破損は，転がり軸受
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における圧こん起因のはく離破損の形態と同様のもの
で，圧こんの縁における応力集中により局所的な金属
疲労が促進され，その結果き裂が生起してはく離に
至ったものと推定される．ここで，圧こんの発生要因
となった異物混入は，次の理由が考えられる．（1）ボー
ルねじではねじ軸の一部が露出していることから，転
がり軸受と比べて外部から異物が浸入しやすい．さら
に，（2）軌道のねじれに起因してボールと軌道面間の
ボールすべりが研削条痕を横切る方向に生じるため，
ボールねじ運転初期のなじみによって軌道面各部から
微小摩耗粉が生成される．
　以上から，ボールねじにおける軌道面のはく離破損
が表面起点型に偏る傾向となっているものと考えられ
る．なお，一般的に表面起点型の方が内部起点型によ
りも短寿命となる．

2.2 ボールねじにおける破損位置

　前節では，高負荷駆動用ボールねじにおける破損形
態について調査した．その結果，ボールねじにおける
破損は表面起点型のピーリングあるいははく離となる
ことを明らかにした．また，上記は，ボールねじ固有
の構造に起因するボールすべりや初期摩耗粉の浸入に
よって引き起こされるものと分析された．そこで，本
節では，高負荷駆動用ボールねじにおける軌道面の転
動疲労破損に及ぼす負荷応力とその繰り返し数の影響
について解析的に調査した．
　通常のボールねじでは，ボール循環機構を有するた

め，有効ねじ巻数がζ＝ 2.5 やζ＝ 3.5 といった端
数となる．そのため，ボール循環回路側に対して同位
相側のねじ巻数ζ1 と逆位相側のねじ巻数ζ2 とを比べ
るとζ2 －ζ1 ＝ 1.0 巻分の差異が生じる．よって，ζ＝
2.5 の場合では，図 3 に示すように有効ねじ巻数の中
心 x ＝ 0 から 0.5 リード分だけ位相がずれた位置の
x ＝± l / 2 ＝± 5 [mm] において，それぞれボール
と軌道面間の接触荷重が極大値をとる．ここで，図 3
と同等の荷重条件下で寿命試験したところ，最初の破
損がナット軌道面で生起した試料数は N ＝ 12 個あっ
た．これらのナット軌道面の破損箇所を調べると，
図 4 に示すように，負荷分布が極大となる位置 x ＝±
5 [mm] を含む範囲に偏っていた．したがって，ボー
ルねじの転動疲労破損が負荷応力の大きさと相関する
ことがわかる．
　次に，ボールねじの片道ストローク間において，ね
じ軸およびナットの軌道面が受ける応力繰り返し数と
応力を受ける軌道の長さの関係 9）を図 5 に示す．ボー
ルねじでは，ナット軌道面上に作用する応力繰り返し
数 uN はストローク St に比例して増大し，応力を受け
る軌道長さ l0N は一定となる．これに対し，ねじ軸で
は応力を受ける軌道長さ l0S は St に比例して増大し，
St がナット有効長さζξl より大きい場合には最大応力
繰り返し数 uSmax は一定値に保たれる．ここで，ζξ
l に対する St の比をストローク係数 fs とすると，寿命
試験における fs ＝ St /ζξl ＝ 2.4 から，ねじ軸および
ナット軌道面が受ける応力繰り返し数は，それぞれ
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図 1 転がり軸受における転動疲労による破損形態
Fig. 1	 Failure type of rolling fatigue in rolling bearing
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uS ＝ 25.2 と uN ＝ 45.7 となる．すなわち，ナット
軌道面はねじ軸よりもおよそ 2 倍も応力を繰り返し
受けることになる．一方，寿命試験した試料のうち，
ねじ軸起因で破損した試料数は N ＝ 6 個あり，ナッ
トでは N ＝ 12 個あった．したがって，ボールねじ試
料の品質のばらつきも考えられるものの，破損の発生
部位が応力繰り返し数と相関していることがわかる．
　なお，uSmax および uN は，それぞれ以下のように表
される．

 （1）

uSmax = Z
S t

ζ ξ l
1−

dS cos γm cos γ ΣS

2dm cos γ S

⎛ 

⎝ 
⎜ 

⎞ 

⎠ 
⎟ 

S t =
St f s < 1( )
ζ ξ l f s ≥ 1( )

⎧ 
⎨ 
⎪ 

⎩ 

⎫ 

⎬ 

⎪ 
⎪ 

⎭ 

⎪ 
⎪ 

 
（2）uN = Z

St

ζ ξ l
dS cos γm cos γ ΣS

2dm cos γ S

ここで，l0S と l0N は次式から得られる．

 （3）

⎞ 

⎠ 
⎟ 

⎛ 

⎝ 
⎜ l0 S =

πdS

cos γ S
ζ +

S t

l

l0 N =
πdN

cos γ N
ζ

⎫ 

⎬ 
⎪ ⎪ 

⎭ 
⎪ 
⎪ 

　ただし，Z：負荷ボール数，γm：ボール中心リード角，
dS，dN：ボールとねじ軸およびナットの軌道との接触
点を通るらせん軌跡の直径，γS，γN：ボールとの接触
点におけるリード角，γΣS：ボールとねじ軸軌道との
接触点におけるらせん軌跡の方向とボール公転方向と
のなす角を表す．

3. ボールねじ材料の耐久性向上
　従来，ボールねじの長寿命化や負荷容量増大を図る
ためには，負荷ボールの大径化や負荷ボール数の増加
といった内部設計が採用されてきた．稲葉ら 10）や宮
口ら 11）は，ボール負荷を緩和させて転動疲労寿命を
延長させる目的から，隣接するねじ負荷回路における
ボール循環回路の位相を対抗するように配置してボー
ル負荷分布の均一化を図っている．しかしながら，最
近の成形機開発動向に合致するような長寿命化や負荷
能力向上を図ろうとすると，ボールねじの大幅なサイ
ズアップが避けられず，機械・装置の大型化を招く．
　そこで，前章にて示した高負荷駆動用ボールねじの

転動疲労破損の形態に着目し，ボールねじ材料を改善
してその高負荷耐久性を向上することが，ボールねじ
サイズの変更を回避し得る，最も合理的な対策と考え
た．

3.1 γR増加による転動疲労寿命の延長

　転動疲労による表面起点型の破損に対する耐久性を
向上させるには，材料表層部分の残留オーステナイト
量γR を増加させることが有効であることが知られて
いる．村上ら 3）は，材料のγR を増加させることによ
り，異物環境下における転がり軸受の転動疲労寿命を
大幅に向上させる技術を開発した．これは，高γR 化
によって圧こんの縁がボール通過に伴い滑らかになる
ので，圧こん縁の応力集中が低下してこの部位での局
所的な表面疲労を遅延できるためである．さらに，高
γR された材料，表面および表面下疲労の進展過程に
て相変態が起きるので，疲労進展を遅延できる．すな
わち，材料のγR 増加は，接線力に起因する表面全周
での転動疲労，ならびに圧こん縁の応力集中による表
面局部での転動疲労に対して有効である．これは，接
線力起因と圧こん起因の両方の疲労メカニズムの要因
が，材料表面に作用する応力に帰着できるからである
12）．ただし，γR を高くしすぎると材料の表面硬さ低下
を引き起こし，かえって耐久性の悪化を招くおそれが
ある．そこで，高γR でかつ適切な硬さを有する材料
表面の耐久性を向上させるために，種々のγR を有す
る試験体の転動疲労寿命および表面硬度を試験した．
　転動疲労寿命評価では，種々のγR とした試験片に
対して，ボール－ロッド寿命試験を実施した．その試
験概要および結果を図 6 に示す．ロッドと外輪間に
挿入したボールは表面仕上げ研磨を施していないもの
を用いることで，ボールと軌道面間の接線力を増大さ
せている．この試験方法によって，材料表面での転
動疲労によるピーリング破損を再現できる 13）．また，
図 6 における横軸は従来の高負荷駆動用ボールねじ
材料における平均残留オーステナイト量γR0 に対する
比γR /γR0 を表し，縦軸は従来γR0 と種々のγR0 とした
材料試験片の 90 ％残存寿命比 K ＝ L10 / L10’を表す．
図 6 から，残留オーステナイト量が高くなると，材
料の耐久性が向上していることがわかる．例えば，γR / 
γR0 ＝ 2 の場合には K ＝ L10 / L10’ ＞ 3 となり，高γR

化によって大幅に長寿命化することが確かめられる．
　また，種々のγR とした材料に対する表面硬さ試験
結果を，図 7 に示す．試作した材料試験片では，1 ＜
γR /γR0 ＜ 3.5 の領域でビッカース硬さ Hv ＝ 700 以
上の良好な表面硬さを確保できるものの，これ以外の
領域では，硬さが低下する結果となった．したがって，
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screw materials

高負荷駆動用ボールねじの長寿命化を材料の高γR 化
によって達成するためには，1 ＜γR /γR0 ＜ 3.5 とな
るような熱処理品質に設計する必要がある．ただし，
種々のγR で試作した試験片と従来ボールねじの材料
は熱処理品質特性が異なるため，従来仕様の材料では
γR /γR0 ＜ 1 の領域においても硬さの低下は生じない．
　次に，高γR 化された材料での，圧こん縁での応力
集中による転動疲労への効果を解析的に評価した．
Chiu ら 14）は，線傷やごみ圧こんに起因する表面のき
裂を起点としたはく離メカニズムについて研究し，圧
こんの縁での応力集中が表面き裂を起点とした転動疲
労寿命を決定することを指摘している．この研究によ
れば，ボールと軌道面間の接触圧力 p0 と材料表面に
おける最大せん断応力τc との関係は次のように表さ
れる．

  
（4）

τ c

p0
= a1C0

a 2

　ここで，a1 ＝ 0.22，a2 ＝－ 0.24．また，C0 は
furrow severity parameter で，圧こん縁の半径 r

と圧こん縁間の距離 2c を用いて次式のように定義し
ている．

  
（5）C 0 =

π 2 p0 r
E 'c

　 な お，E’ は the reduced Young’s modulus of 
elasticity で，鉄鋼材料に対して E ＝ 20 600 [MPa]，
ν＝ 0.3 とすれば，E’ ＝ 35 560 [MPa] となる．
　したがって，従来材料と高γR 化した材料のτc と p0

との関係を求めると，図 8 のようになる．図 8 から，
γR /γR0 ＝ 2 とすると圧こん縁の r 寸法が滑らかにな
るため 15），τc が従来比で 23 ％低下（接触圧力 p0 ＝
2 000 [MPa] の場合）することが確かめられる．すな
わち，材料を高γR 化することにより，圧こん起因の
表面起点型はく離による転動疲労寿命も延長できる．
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3.2 ボールねじ部品の最適γR推定

　第 3.1 節では，材料の高γR 化によって，以下が明
らかとなった．（1）表面および表面下疲労の進展過程
にて相変態が起きるので，疲労進展を遅延できる．（2）
金属組織の塑性変形能の向上により圧こん縁の応力集
中が低下するので，圧こん縁での局所的な表面疲労を
遅延できる．上記の効果を用いて，高負荷駆動用ボー
ルねじの耐久性向上を試みた．
　長尺なボールねじ材料のγR を高めながら良好な硬
さを確保するには，高度な熱処理制御技術が必要とな
る．そのため，γR 増大と良好な硬さの両立には，ねじ
軸とナットの各々が最適な品質となるよう，熱処理を
別々に行うことが生産性の観点から最も合理的と考え
られる．そこで，本節では，第 2.2 節と同様に，接
触面圧と応力繰り返し数の解析結果に基づき，ねじ軸
とナットに対して最適なγR の推定を試みた．
　図 6 のプロットされたデータに対する線形回帰か
ら，γR 増加による表面起点型の転動疲労寿命の変化率
K は以下のように表される．

  
（6）K = 2.14

γ R

γ R 0
−1.14

　第 2.2 節における接触圧力によるナットの破損特
性を考慮すると，軌道面の転動疲労寿命は接触圧力の
9 乗に比例する．さらに，ねじ軸とナットの破損発生
頻度は応力繰り返し数に比例する．したがって，ねじ
軸とナットの軌道面の寿命変化率 KS および KN は次式
のように表すことができる．

  （7）K N

K S

∝
pN

pS

⎛ 

⎝ 
⎜ 

⎞ 

⎠ 
⎟ 

9
uN

uS

　上式より，ナットのねじ軸に対する寿命比 KN / KS

とストローク係数 fs（ナット有効長さζξl に対するス
トローク St の比）との関係を図 9 に示す．図 9 におけ
るプロットは，電動射出成形機において実際に使用さ
れている 20 本のボールねじから得た．また，fs ＜ 2
の領域は射出軸用途を表し，fs ＞ 2 の領域は型締め軸
用途を表す．射出軸用途では，ストロークが短いため
にねじ軸とナットの軌道面における応力繰返し数の差
が少なく，とりわけ，fs ＜ 1 となるような場合ではね
じ軸側の方がナット側よりも多くなる．その結果，接
触圧力の大小関係が転動疲労寿命に対して支配的とな
り，KN / KS が大きくなる．一方，型締め軸用途では，
fs の増加に伴うナット軌道面における負荷応力繰り返
し数の増大により KN / KS が減少し，やがて fs ＝ 4.8

を超えると KN / KS ＝ 1 となる．
　したがって，ねじ軸とナットの軌道面における残留
オーステナイト量γRS とγRN は，式（6）と図 9 の関係
を考慮すれば，それぞれ以下のように表される．

  
（8）

γ RS

γ R 0
=

K S + 1.14
2.14

for shaft( )

γ RN

γ R 0
=

K N + 3.74 fs
−0.8

7.02 fs
−0.8 for nut( )

⎫ 

⎬ 
⎪ ⎪ 

⎭ 
⎪ 
⎪ 

　図 10 は，種々の寿命変化率 KS，KN に対する，ス
トローク係数 fs とねじ軸およびナット軌道面におけ
る残留オーステナイト量γRS，γRN の関係を示す．図 10
から，fs にかかわらずねじ軸に必要なγRS は一定とな
る．ところが，ナットに必要なγRN は fs の増大に伴っ
て大きくなることがわかる．例えば，fs ＝ 2 の場合で
は，ねじ軸のγRS を従来品の 1.5 倍程度に高めると，
寿命変化率は KS ＝ 2 となる．これに対して，ナット
のγRN /γR0 ＝ 1.0 としても寿命変化率は KN ＝ 2 を得
られる．言い換えると，fs ＜ 2 となるような射出軸用
途に限定された使用を想定するならば，ねじ軸の残留
オーステナイト量だけを従来材料よりも高めればよい
ことになる．ただし，fs ＞ 2 となるような型締め軸用
途での使用も想定するならば，γRN はγRS よりも低くで
きるが，γR0 よりは高くする必要がある．

4. 高γR材料を用いたボールねじの定格寿命
評価

　高γR 材料を用いたボールねじの定格寿命を推定す
るため，量産を想定して実際の電動射出成形機向けの
形式・寸法にてボールねじを試作した．高負荷耐久試
験用ボールねじの仕様を図 11 に示す．ねじ軸および
ナットの軌道面における残留オーステナイト量は，そ
れぞれγRS /γR0 ＝2.6とγRN /γR0 ＝2.2となった．式（8）
から，ねじ軸の転動疲労寿命の変化率 KS は従来品と
比較すると 4.4 倍となる．一方，ナットでは，ストロー
ク係数を fs ＝ 2 と想定すると寿命変化率 KN は 6.7 倍，
また fs ＝ 4.8 と想定すると KN は 3.3 倍となる．
　次に，試験条件を表 1 に示す．電動射出成形機に
おける，成形部品多様化のための推力向上といった開
発動向を鑑みると，ボールねじの駆動荷重が増大す
る可能性が高い．本開発品では材料を改善すること
で高負荷耐久性を向上させているから，開発品の転動
疲労寿命を評価する際は，型式サイズがひとつ上の
ボールねじの限界荷重を想定して，試験荷重を Fa ＝
300 [kN] とした．この場合における，試験用ボール
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Axial load  Fa 300 [kN]

Shaft rotation speed  n 500 [min － 1]

Stroke St 80 [mm]

Lubrication Grease

Nut temperature ≤ 80 [ ℃ ]

表 1 高負荷耐久試験の運転条件
Table 1	 Operating conditions for high load durability 
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ねじにおけるボールとねじ軸軌道面との最大接触面圧
分布は図 12 のようになる．図 12 から，接触面圧分
布の最大値は pSmax ＝ 2 820 [MPa] となる．なお，図
13 に転動疲労寿命評価に用いた高負荷耐久試験機を
示す．試験用と負荷用の 2 本のボールねじを対抗配
置しており，負荷用ボールねじのねじ軸に負荷トルク
TL を与えると，試験用ボールねじのナット進行方向
に逆らう向きに軸方向荷重 Fa が発生する構造となっ
ている．
　ねじ軸およびナットの材料を高γR 化した試作ボー
ルねじ 9 個の寿命データに対するワイブル分布結果
は，図 14 のようになる．図 14 において横軸は，従
来ボールねじ 13 個の寿命データに対するワイブル分
布から推定された 90 ％残存寿命 L10’ に対する比を表
している．したがって，軌道面を高γR 化した場合，
その L10 は従来仕様に比べて 3.1 倍と大きく向上する
ことが確かめられた．
　なお，高γR 化した試作ボールねじにおいて最小寿
命（L / L10’ ＝ 2.9）となったものは，ボール表面のはく
離破損によるものであった．一方，従来ボールねじに
おいて L / L10’ が 3 を下回るような走行距離で寿命と
なったものは，いずれもねじ軸あるいはナットの軌道
面でのはく離によるものであった．従来のボールねじ
では，軌道面の耐久性がボール表面の耐久性よりも低
いため，初期破損箇所が軌道面に偏っている．この理
由は，負荷圏からボール循環回路への退避に起因して，
ボール表面の負荷応力繰り返し数が軌道面よりも少な
くなったためと考えられる．したがって，高γR 化に
よって軌道面の耐久性が向上したのに対してボールの
耐久性は相対的に低下したため，試作ボールねじの耐
用寿命はボール表面の転動疲労破損によって決定され
るものと推定できる．なお，現在，更なる長寿命化を
睨み，ねじ軸とナット軌道面に加えてボールの耐久性
も強化させた高負荷駆動用ボールねじを試作し，その
寿命を検証している．
　ここで，試作ボールねじにおいてねじ軸軌道面の転
動疲労破損による最小寿命は L / L10’ ＝ 4.9 であった．
この結果は，残留オーステナイト量γRS を式（8）に代
入して推定されたねじ軸の転動疲労寿命の変化率 KS

と比べて妥当なものである．また，試作ボールねじで
は，初期破損がナット軌道面では生じなかった．ゆえ
に，本報で示したγRS とγRN に対する寿命変化率 KS，
KN の関係が，それぞれ妥当であることが窺える．
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5. あとがき
　近年の電動射出成形機における生産性向上や成形部
品の多様化への対応のため，長寿命・高負荷駆動用ボー
ルねじの開発を実施した．高負荷寿命試験における軌
道面の転動疲労による破損形態に対する分析から，材
料表面のγR の増加が金属疲労を緩和し，表面からの
き裂の発生を遅延させるのに有効であるとの結論に
至った．種々のγR となる試験片に対する疲労寿命試
験と硬さ試験を実施するとともに，ねじ軸とナットの
軌道面における接触面圧と応力繰り返し数を解析評価
した．その結果，ボールねじ寿命の最大化および熱処
理の効率化を実現する上で必要な，ねじ軸とナット軌
道面におけるγR の推定法を示した．また，高γR 材を
用いたボールねじの 90 ％残存寿命 L10 は，従来水準
よりも高い荷重での寿命試験においても，従来品に比
べて 3 倍以上に大きく向上することが確認された．
　おわりに，NSK では今回開発した技術を適用して
長寿命・高負荷駆動用ボールねじ「S-HTF シリーズ」
を製品化し，多くの顧客へ導入している．S-HTF シ
リーズが市場で評価いただき，ますますの機械の進展
に寄与できれば幸甚である．
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1. まえがき
　1970 年代まで，マシニングセンターおよび NC 旋
盤などの多くの工作機械では，スベリ案内が使用され
ていた．1980 年代になると動摩擦力が小さい上，低
速～高速まで広い範囲で使用可能なボールタイプのリ
ニアガイドが，マシニングセンターを中心に普及した．
更に 2000 年以降は，多軸加工，複合加工といった
工作機械の高機能・高効率化に伴い，リニアガイドに
対する長寿命・高剛性要求が高まっている．そのため
転動体にローラを使用したローラガイドの採用比率が
年々拡大している（図 1）．
　NSK は，工作機械用のリニアガイドとして，1983

年に「LY シリーズ」を，1997 年には「LA シリーズ」を
リリースした．いずれも，ボールタイプのリニアガ
イドであるが，2000 年以降，ローラガイドが普及し
はじめたことを踏まえ，2004 年にローラガイド「RA
シリーズ」をリリースした．さらに，ISO/DIS12090-
1.2 で定める組立寸法より低い組立寸法を実現し，送
り機構の低重心設計を可能とした「RB シリーズ」を，
2010 年にリリースした．現在，RA・RB シリーズを
対象に高防塵シールの拡充を進めている（写真 1）．
　本稿では，RA・RB シリーズの特長および信頼性
向上技術を紹介する．

Roller guides are used for machine tools due to their higher rigidity and durability over ball guides.

The operating environment for roller guides in machine tools is becoming more severe every year due to the improved 

productivity of machines. This necessitates highly, reliable roller guides.

Here, we’ll explain some technologies that improve reliability in RA/RB Series roller guides. By considering deformation 

of the slider and load distribution for roller contact, we confirmed actual durability above the calculated fatigue life.

Additionally, we applied abrasion-resistant material to the seal lip along with high resistance to intrusion of foreign 

particles, allowing for long-term performance free of dust.
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2. RA・RBシリーズの特長
　ボールガイドは，ボールのボール溝に対する回転半
径差に起因する差動スベリによる動摩擦力が避けられ
ない．一方，ローラガイドは，転動体にローラを用い
転走面との間で線接触を形成するため，この差動スベ
リが殆ど生じず，動摩擦力を小さくできる．また，ボー
ルと転走面の間で点接触を形成するボールガイドと比
較して，接触面積の大きな線接触であるため，剛性お
よび負荷容量も高くなる．但し，ローラと転走面の接
触部における負荷分布が均一にならないと，スキュー
が生じる他，ローラ端面に設ける傾斜部（クラウニン
グ）が適切な形状でない場合は，局所的なエッジロー
ドも生じることになり，動摩擦力の増大，剛性・負荷
容量の低下を招くことになる．
　RA・RB シリーズでは，予圧荷重によるローラガ
イド本体の変形を考慮した上で，転がり軸受にて培っ
たローラと転走面の解析技術を適用し，負荷分布の均
一化を実現した．その結果，工作機械用ボールガイド
の 1.5 倍以上の剛性および 60 ％以下の動摩擦力を達
成した（図 2）．工作機械においては，制御性の向上に
伴う位置決め精度の向上などが見込まれる．

JIMTOF 1996-2018 
マシニングセンターにおける案内系の動向

スベリ案内 ボールガイド ローラガイド
100 %

 80 %

 60 %

 40 %

 20 %

  0 %
’96 ’98 ’00 ’02 ’04 ’06 ’08 ’10 ’12 ’14 ’16 ’18

図 1 マシニングセンターにおける案内系の動向（NSK に
よる調査）

Fig. 1	 Trends of guide systems on machining 
centers (NSK research)

写真 1 高防塵 V1 シール付きローラガイド（右：RA35， 
左：RB35）

Photo 1	 Roller guides with highly dustproof V1 seals 
(right: RA35, left: RB35)
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3. 信頼性向上への課題
　工作機械に求められるローラガイドの機能は，所定
の運動精度を長期間に渡って維持することである．し
たがって，摩耗による精度寿命，フレーキングによる
疲れ寿命，あるいは異物・クーラント等の混入による
ローラの循環不良を可能な限り生じさせないことが，
ローラガイドの信頼性を向上する上で重要となる．
　RA・RB シリーズは，上述のようにローラと転走
面の負荷分布を均一化することで，スベリ成分および
エッジロードを抑えており，耐摩耗性にも優れている．
例えば，ボールガイドでは，汎用のリチウム系グリー
スを使用した場合，ボール径と同程度の小ストローク
運動を行なうと，比較的短時間でフレッチング摩耗を
生じることが知られており，耐フレッチンググリース
などが推奨されている．一方，RA シリーズは，ロー
ラ径と同等の小ストローク運動においても，高い耐摩
耗性があることを確認している（図 3）．したがって，
金型加工機など小ストローク運動の多い用途におい
て，摩耗による精度劣化が生じにくく，高い信頼性が
ある．また，疲れ寿命に対しても，RA シリーズは，
ボールガイドより高い負荷容量を有しており，動定格
荷重の 50 ％を負荷した高負荷耐久試験では，国際規
格 ISO14728-1 にて算出される定格疲れ寿命を上回
る実寿命を確認している（図 4）．
　また，工作機械において，加工粉およびクーラント
などの異物が，スライダ内部に侵入することによって，
潤滑不良もしくは摩耗を引き起こし，最終的に循環部
品を破損させることがある．
　多くの工作機械では，ジャバラ・テレスコなどのカ
バーでリニアガイドを保護しているものの，ミスト状
になったクーラントならびにグラファイト粉などの微
際な加工粉は，リニアガイドのスライダ内への侵入を
防ぐことが難しい．したがって，リニアガイド自体の
防塵性能が，製品の信頼性を左右する肝の技術となっ
ている．
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4. RA・RBシリーズのシール構成
　ローラガイドにおける主な異物の侵入方向は，スラ
イダ端面および底面の 2 方向である（写真 2）．RA・
RB シリーズの標準的なシール構成として，スライダ
からの異物侵入に対しては，サイドシールおよびイン
ナーシールがある（図 5）．スライダ底面からの異物侵
入に対しては，アンダーシールがある．ローラガイド
では，レールの取付穴に加工粉が溜まり，スライダ内
に侵入することも考えられる．RA・RB シリーズには，
取付穴を塞ぐキャップ，レールの上面全体をカバーす
るレール上面カバーが準備されている（写真 3）． 

5. 高防塵 V1シール・V1アンダーシールの
開発

　JIMTOF2018 では，従来の複合加工機より進化し
たハイブリット複合加工機として，金属積層成形，あ
るいはレーザ焼入れといった加工を組み合わせた機械
が多く出展されていた．また，航空機産業向けの工作
機械では，チタン合金やニッケル基超耐熱合金などの
難削材を高圧クーラントにて高速切削するような技術
開発が進んでいる．このような新技術においては，クー
ラント・加工粉，あるいはヒュームなどの異物が，よ
り多量に飛散する可能性があり，ローラガイドにおい
ては，益々防塵性向上が重要になっている．そのため，
NSK は，RA・RB シリーズに使用する高防塵 V1 シー
ル・V1 アンダーシールを開発した．ここでは，その
構成と設計および評価試験について紹介する．

サイドシール

スライダ

端面からの侵入

端面からの侵入

底面からの侵入

写真 2 異物の侵入
Photo 2	 Intrusion of foreign particles

インナーシール

アンダーシール
（ボトムシール）

サイドシール
（エンドシール）

図 5 RA・RB シリーズの標準シール
Fig. 5	 Standard seals for RA / RB Series

写真 3 レール用防塵部品
Photo 3	 Dustproof parts of rail

レール取付穴用キャップ レール上面カバー



NSK Technical Journal No. 692 (2020)38 NSK Technical Journal No. 692 (2020)NSK Technical Journal No. 692 (2020)

5.1 シールの構成

　高防塵 V1 シールは，潤滑を補助する部品である潤
滑ユニット NSK K1 と共に，スライダ端面へ組み付
けられる（図 6）． 
　V1 アンダーシールは，アンダーシールの外側に組
み付ける 2 重シール構造とし，防塵性を強化してい
る（図 7）．

5.2 シールの設計

　ローラガイドで使用される防塵シールの多くは，初
期において高い防塵性を発揮するものの，使用と共に
レールとの摺動面が摩耗し，防塵性が低下する．そこ
で，高防塵 V1 シール・V1 アンダーシールは，従来
のゴムシールより，摩耗量が 1/5 程度の耐摩耗性に
優れた材料を採用している（図 8）． リニアガイドは，
潤滑剤であるグリース，油の他，包装時に用いるさび
止め油，工作機械で使用されるクーラントなど様々な
油脂類に接触するため，使用される樹脂部品は耐油性
が求められる．特にシール部品では，油脂に対する寸
法変化を小さくする必要がある．高防塵 V1 シール・
V1 アンダーシールで採用した材料は，油脂に浸漬し
た条件下においても，寸法変化が小さく，シール材料
として優れた特性であることを確認している（図 9）．
　シールの摺動面における摩耗を抑制するには，材料
とともに，レールとの接触形状も検討する必要がある．
シールとレールの間で生じる摺動抵抗を小さくできれ
ば，摩耗を抑制できるためである．一般に，シールの
摺動抵抗を小さくするには，そのシールのレールに対
するしめしろを小さくし，接触圧力を低下させれば良
い．しかし，接触圧力を低下させると，加工粉などの
異物が侵入しやすくなり，防塵性も低下する．高防塵
V1 シール・V1 アンダーシールでは，高い防塵性を

潤滑ユニットNSK K1

高防塵V1シール

図 6 高防塵 V1 シール
Fig. 6	 Highly dustproof V1 seal

 インナーシール

アンダーシール

V1 アンダーシール

図 7 V1 アンダーシール
Fig. 7	 V1 bottom seal

荷重         : 9.8 N 
平均速度  : 30 m/min

V1シール材 ゴムシール材
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Fig. 9	 Oil-resistance of V1 seal material
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維持しながらも，シールの摺動抵抗を抑制するため，
リップと呼ばれるレールと接触する部分のシール形状
を異物の侵入方向へ僅かに傾斜させ剛性を高めるとと
もに，直角方向には弾性を与え，接触圧力を小さくす
る形状とした（図 10）．高防塵 V1 シール・V1 アンダー
シールでは，従来のゴムシールと比較して，レールに
対するしめしろを 3 倍程度にすることが可能となっ
ている．その結果，異物の侵入方向に対して，高い防
塵性を実現している．
　高防塵 V1 シールは，レールと接触するリップ部と
スライダに取り付けるシールカバーを別部品とした

（図 11）．シールカバーは，ステンレス製とし，内側
の樹脂部品を保護する．また，リップ部品については，
用途に応じて異なる仕様の部品へ交換することも可能
であり，設計の自由度を広げている．なお，V1アンダー
シールも，外面をステンレス製のカバーで保護し，ス
ライダ本体にネジで締結する構造とし，シールの固定
力を確保している．

5.3 シールの評価試験

　高防塵 V1 シールの耐摩耗性を評価するため，シー
ル摺動面を無潤滑状態にして走行させ，その摺動面を
観察した（写真 4）．
　試験の結果，比較対象である従来のゴムシールは，
摺動面が著しく摩耗し，リップにむしれが認められた
が，高防塵 V1 シールは，僅かな摩耗が見られる程度
であり，耐摩耗性に優れていることを確認した．

リップ

シールカバー（SUS）

図 11 高防塵 V1 シールの構成
Fig. 11	 Design of highly dustproof V1 seal

直角方向

弾性を与えて接触
圧力を抑制

異物の侵入方向

僅かな傾斜で
剛性を高める

図 10 シールのリップ形状
Fig. 10	 Seal lip shape

僅かな摩耗 リップのむしれ

高防塵 V1 シール ゴムシール

試料　　  :  RA35AN（中予圧） 
外部荷重  :  無し
潤滑剤　  :  無し

送り速度　   
ストローク　  
サイクル数　

:  0.5 m/s
:  200 mm
:  105 サイクル

写真 4 無潤滑走行後のシール摺動面
Photo 4	 Seal contact after non-lubricated traveling
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　更に，高防塵 V1 シールを組み付けたローラガイド
の耐久性を評価するため，異物として鋳物粉を試料の
周囲に飛散させた環境下において走行試験（図 12）を
実施し，転走面の形状を測定した．
　試験の結果，比較対象である従来のゴムシールを組
み付けた試料は，スライダ転走面が 2.5 µm 程摩耗し
たのに対して，高防塵 V1 シールを組み付けた試料は，
1 µm 程度であった（図 13）．更に，レール転走面では，
ゴムシールを組み付けた試料において，2.5 µm 程度

の摩耗が認められたが，高防塵 V1 シールを組み付け
た試料では，摩耗が認められなかった．高防塵 V1 シー
ルによって，異物環境下におけるローラガイドの耐久
性向上に効果があることを確認した．
　V1 アンダーシールに関しては，実際に異物の侵入を
抑制できているか評価するため，クーラントおよび鉄粉・
鋳物粉を飛散させた環境下において走行させ（図 14），
スライダ内部の異物侵入状態を観察した．試験は，ロー
ラガイドを逆さ状態に配置し，クーラントおよび鉄粉・
鋳物粉が，スライダ底面より侵入しやすい状態とした．
　試験の結果，比較対象である V1 アンダーシールの
ない試料は，スライダ内部に鉄粉・鋳物粉の侵入が認
められた．V1 アンダーシールを組み付けた試料は，
異物の侵入が殆ど認められず，スライダ内部は清浄な
常態を維持していた（写真 5）．V1 アンダーシールに
よって，異物の侵入を抑制できることを確認した．
　以上の評価試験によって，高防塵 V1 シール・V1
アンダーシールを組み付けたローラガイドは，加工粉・
クーラントなどが飛散する環境下において，製品の信
頼性が向上することを確認できた．異物の侵入によっ
て，早期にリニアガイドの交換が必要となっているマ
シニングセンターなどの工作機械では，その交換サイ
クルを延長することが期待できる．

試料     
鋳物粉        
送り速度    
外部荷重   
ストローク  
潤滑剤 　　 
走行距離   

:  RA35BN(中予圧)
:  粒径 Max 250 µm
:  1 m/s
:  無し
:  500 mm
:  汎用リチウム系グリース
:  300 km

スライダ

鋳物粉
鋳物

レール

図 12 試験条件
Fig. 12	Test conditions
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図 13 転走面の摩耗
Fig. 13	Abrasion of running tracks
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6. あとがき
　本稿では，工作機械用ローラガイドとして開発さ
れた RA・RB シリーズを対象に，その特長および高
防塵 V1 シール・V1 アンダーシールなどによる信頼
性向上技術を紹介した．現在，工作機械においても，
AI 技術を活用した状態監視，寿命予測が積極的に行
なわれている．NSK においても，転がり軸受をはじ
めとした要素部品に対する状態監視，寿命予測技術の
研究・開発に取り組んでいる．しかし，比較的交換の
難しいリニアガイドに関しては，壊れにくく，安定し
た運動精度を装置寿命まで継続する製品自体の信頼性
が何より重要と考える．NSK は，状態監視，寿命予
測技術の研究・開発を進めるとともに，今後も継続し
て製品自体の信頼性向上に関する技術開発を行い，工
作機械の発展に貢献したい．

クーラント

スライダ（逆さ姿勢）

鉄粉・鋳物粉

試料  
クーラント  
鉄粉  
鋳物粉  
送り速度 
外部荷重 
ストローク 
潤滑剤  
サイクル数 

:  RA35BN(中予圧)
:  水溶性 希釈率 5 %
:  粒径 Max 450 µm
:  粒径 Max 150 µm
:  0.5 m/s
:  無し
:  300 mm
:  汎用リチウム系グリース
:  105 サイクル

図 14 試験条件
Fig. 14	Test conditions

鉄粉・鋳物粉の侵入

V1アンダーシール付き V1アンダーシール無し

写真 5 異物の侵入状態
Photo 5	 Intrusion of foreign particles
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It has been shown that rolling contact fatigue (RCF) test using specimen having a small drilled hole is a useful method for 

evaluating the effect of small defect on flaking strength of steels. In this study, RCF tests of rolling bearings having a small 

drilled hole were carried out. The flaking failure was considered as a problem of shear-mode fatigue crack emanating from 

the small defect. As a first step to quantify the crack-growth threshold on the basis of fracture mechanics, mode II stress 

intensity factor range, ΔKII, of a ring-shaped crack emanated around the edge of a drilled hole under the passing of a rolling 

element was analyzed by using finite element method. And then, the obtained values were correlated with the ΔKII values of 

penny-shaped cracks in an infinite body under uniform shear through the intermediary of a correlation factor, fdrill. The stress 

intensity factor of the ring-shaped crack was uniformly correlated with that of the penny-shaped crack by the single factor fdrill 

irrespective of hole diameter, d, depth of hole edge, h’, and maximum contact pressure, qmax, within the ranges: d = 0.05 ~ 0.2 

mm, h’ = 0.05 ~ 0.345 mm and qmax = 2.0 ~ 3.0 GPa. The obtained results will be applied for the quantification of RCF test 

results shown in the subsequent paper.

1. 緒言
2. 転がり接触応力場における円盤状き裂のモー
ドⅡ応力拡大係数
2.1 解析対象
2.2 無欠陥の場合に内輪軌道面に生じるせん

断応力分布
2.3 一様せん断応力場に存在する円盤状き裂

のモードⅡ応力拡大係数
2.4 転がり接触応力場に存在する円盤状き裂
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4. 転がり接触応力場における微小ドリル穴エッジ
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5. 結言
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1. 緒言
　転がり軸受の「はく離」は，繰返しの接触応力による
一種の疲労破壊現象である．はく離には様々なメカニ
ズムがあることが知られているが，その一つは，転
がり軸受に内包される非金属介在物からき裂が発生・
進展することで引き起こされる形態である（三田村，
2008）．この形態の破壊を抑制し，転がり軸受の寿
命を延長させる手段として，材料の高清浄度化が有効
とされている．一方で，介在物から発生する疲労き裂
の進展挙動や，介在物寸法がはく離強度に及ぼす影響
は，定量的に明らかにされていない．現象の定量的理
解を遅らせている原因として，（i）起点となる介在物
が微小であること，（ii）破壊起点は材料内部に存在す
るために破壊過程の直接的な観察が困難であること，

（iii）はく離寿命の大部分を支配するせん断型疲労き裂
の進展特性に不明な点が多いこと，などが挙げられる．
　高硬度鋼中のせん断型疲労き裂進展については標
準的な試験方法は存在せず，例えば，村上らによる
DC（Double Cantilever）型試験片を用いた試験法

（村上他，1994，2002，Murakami et al.，2003，
2008）や，大塚らによる CT 試験片を用いた試験法

（大塚他，1994），Matsunaga らによる丸棒試験片
に静的圧縮荷重を負荷しながら繰返しねじりを負荷す
る方法（松永他，2009，Matsunaga et al.，2011，
Okazaki et al.，2014，2017，Endo et al.，2015）
など，独自に開発された実験方法により研究が進め
られている．一方，転がり疲労試験片の軌道部に微小
欠陥を導入し，き裂の発生箇所を限定して観察を容易
にすることで，せん断型疲労き裂の進展・停留挙動
を解明する試みもなされている（Kida et al.，2004，
2006，藤松他，2015）．著者らも，これまでに軌道
部に微小ドリル穴を付与した JIS-SUJ2 の平板試験
片を用いて転がり疲労試験を実施し，せん断型疲労き
裂の進展挙動を明らかにするとともに，はく離強度を
き裂問題として評価する方法について検討を行ってき
た（小俣他，2012，2013）．
　本研究では，上述の研究をさらに発展させて転がり
疲労強度の破壊力学的評価手法を確立することを目的
とし，深溝玉軸受の内輪の軌道部にドリル穴を付与し
て転がり疲労試験を行う．これにより，実機レベルに
おいて，はく離強度に及ぼす微小欠陥の直径と深さの
影響を明らかにする．転がり接触下で非金属介在物や
人工欠陥から発生・進展するき裂については，力学状
態や進展挙動に不明な点が多く残されている．そこで，
本報では，ドリル穴材の転がり疲労試験結果をき裂問
題として定量化することを目的として，転がり接触下
で種々の直径・寸法のドリル穴のエッジ部から発生し

た環状き裂について，応力拡大係数を有限要素法によ
り解析する．そして，ドリル穴から発生したき裂の応
力拡大係数の値は，次報で実施する転がり疲労試験の
荷重負荷条件および実験に用いるドリル穴直径・深さ
の範囲内で，無限体中でせん断を受ける円盤状き裂の
応力拡大係数と一つの補正係数を介してほぼ一対一の
関係にあることを示す．

2. 転がり接触応力場における円盤状き裂の
モードⅡ応力拡大係数

　本章では，転動体（鋼球）と軌道輪（内輪）の転がり
接触部直下に存在する円盤状き裂の応力拡大係数を
FEM 解析により求める．

2.1 解析対象

　図 1 に，転がり疲労試験で用いる転がり軸受（JIS-
SUJ2 製深溝玉軸受）を示す．この転がり軸受では，
内輪と外輪の間に等間隔で配置された転動体（直径
9.525 mm，JIS-SUJ2 製鋼球）が，荷重を受けなが
ら内輪軌道面および外輪軌道面上を転走する．

2.2 無欠陥の場合に内輪軌道面に生じるせん断応力
分布

　汎用有限要素解析ソフト MSC. Marc 2013r1 を
用い，内輪軌道面が鋼球と Hertz 接触した場合に生
じる応力場を，弾性解析によって求めた．図 2 に解
析モデルを示す．解析モデルは，xz 面を対称面とし
た 1/2 モデルである．鋼球に z 軸方向の外力を負荷
して，軌道面と接触させた．xz 面に存在する節点に
は，対称性を考慮して y 方向の変位拘束を与えた．内
輪のヤング率は 208 GPa，ポアソン比は 0.3 とした．
解析対象の内輪には，4 節点 4 面体要素（TETRA 4）
を用い，接触面の最小要素寸法は 0.010 mm とした．
鋼球は計算コストを考慮して剛体とした．なお，解析
を簡便化するため，内輪軌道面を平面とし，軌道面と
鋼球の曲率半径から計算される等価曲率半径を鋼球側
に適用して鋼球形状を樽型とすることで，実験に使用
する転がり軸受で生じる楕円接触を再現した．この際，
鋼球が弾性体の場合と接触楕円寸法・接触面圧が等し
くなるように，鋼球寸法を調整した．表 1 に，鋼球

（表 1 に添字 e で表す）および内輪軌道面（表 1 中に添
字 w で表す）の寸法を示す．また，表 2 に，それら
を接触させた場合の接触楕円寸法（短半径 sb，長半径
sa）および最大接触面圧 qmax を，FEM 解析と Hertz
の接触理論により計算した結果を示す．表 2 に示す
ように，表 1 に示した寸法値を用いることによって，
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Actual size Equivalent size Used value in FEM analysis

Curvature radius 1 of rolling element, Re1 [mm] 9.525/2 3.787 7.574

Curvature radius 2 of rolling element, Re2 [mm] 9.525/2 399.2 800

Curvature radius 1 of raceway, Rw1 [mm] 18.49 ∞ : Flat ∞ : Flat

Curvature radius 2 of raceway, Rw2 [mm] － 4.82 ∞ : Flat ∞ : Flat

Young's modulus of rolling element, Ee [GPa] 208 208 ∞ : Rigid

Young's modulus of raceway, Ew [GPa] 208 208 208

Poisson's ratio of rolling element, ν e 0.3 0.3 － : Rigid

Poisson's ratio of raceway, ν w 0.3 0.3 0.3

Table 1	 Sizes and material properties of contact bodies for evaluation.

Rolling bearing
(Hertz theory)

Elastic ball / Elastic raceway

Flat plate
(FEM analysis)

Rigid element / Elastic plate

Applied load on rolling element, F [N] 4645.8 4645.8

Semi-major axis of contact area, sa [mm] 3.722 3.625

Semi-minor axis of contact area, sb [mm] 0.198 0.195

Maximum contact pressure, qmax [GPa] 3.00 3.03

Table 2	 Size of calculated contact area and maximum contact pressure.

(a) Radial type rolling bearing. (b) Ellipse type contact area on rolling bearing.

Outer ring

Inner ring

Rolling element
(Ball)

Rolling element (Ball)

Contact ellipse

Inner ring

Minor axis
2sb

Major axis
2sa

x
y

z

Fig. 1	 Target of FEM analysis. Contact ellipse is generated between ball and ring.
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より簡便な FEM モデルを用いて，弾性体同士の接触
状態と等価な結果が得られることがわかる．なお，本
解析では，鋼球と内輪軌道面の接触による摩擦は考慮
していない．
　図 3 に， qmax ＝ 3.0 GPa の場合の内輪内部のせん
断応力分布τ xz の解析結果を示す．このとき，τxz が最
大となる深さ z0 は，Lundberg の厳密解（Lundberg 
and Palmgren，1947）では z0 ＝ 0.099 mm となる
のに対し，本解析では z0 ＝ 0.100 mm となり，両者
はほぼ一致した．図 4（a）に，深さ z ＝ 0.100 mm
と z ＝ 0.200 mm における x 方向のせん断応力τ xz

の分布を示す．図 4（b）に，せん断応力τ xz が最大と
なる x ＝ 0.172 mm における z 方向のせん断応力τ xz

の分布を示す．鋼球が荷重を受けながら内輪軌道面を
移動すると，軌道面内部では両振りのせん断応力が発
生する．図 4（a）および（b）には，Lundberg の式に
よって得られたせん断応力分布の厳密解も実線で示し
た．本解析によって得られたせん断応力の値は，厳密
解とほぼ一致した．すなわち，本解析方法により，鋼
球と内輪軌道輪の Hertz 接触を正確に再現できるこ
とが示された．

2.3 一様せん断応力場に存在する円盤状き裂のモー
ドⅡ応力拡大係数

　FEM によるモードⅡ応力拡大係数 KII の解析方法
を検討するため，図 2 の解析モデルの内輪内部に，
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図 5 に示すような半径 a の円盤状き裂を導入した．
図 6 に，一例として，半径 a ＝ 0.010 mm の円盤状
き裂を深さ z ＝ 0.100 mm の位置に配置した解析モ
デルを示す．内輪軌道面に固着接触させた剛体面に x

軸方向の外力を加えることにより，解析対象中央のき
裂部に一様なせん断応力τ xz0 を作用させた．き裂面の
摩擦係数は 0 とした．その他の境界条件は，図 2 の
モデルと同様である．図 5 に示したようなせん断を
受ける円盤状き裂においては，き裂前縁に沿って変形
モードは，モードⅡ～混合モード（モードⅡ＋モード
Ⅲ）～モードⅢと変化し，図 5 の A 点において純粋
なモードⅡとなる．本解析では，この A 点における
KII を，き裂半径 a ＝ 0.005 mm， 0.010 mm， 0.020 
mm，0.050 mm，0.100 mm，0.200 mm，0.400 
mm の場合について求めた．応力の特異点となる
き裂先端の近傍では要素を細分化し，節点間距離を
0.0004 mm とした．
　図 7 に，解析結果の例として，図 6 のき裂半径 a ＝
0.010 mm のモデルにτ xz0 ＝ 750 MPa を作用させ
た場合のき裂周辺のτ xz のコンター図を示す．図 8 に
示すように，き裂先端から x 軸と平行な方向にτ xz の
分布を取得し，式（1）を用いて，各節点から求まる仮
の応力拡大係数 KII* を算出した．

KII = τxz · 2πr* √  （1）

　ここで，r は各節点とき裂先端の距離である．図 9 
に，KII を応力外挿法（石田，1976）によって求めた例
を示す．応力外挿法は，各節点から得られる KII* を
き裂先端からの距離 r に対してプロットし，近似直線
の外挿によって r ＝ 0 での KII*（＝ KII）を得る方法で
ある．なお，図 9 からもわかるように，き裂先端の
ごく近傍の節点から得られる KII* の値は，特異応力
場に対して要素の細かさが十分ではないことに起因し
て真値から乖離するため，近似直線の対象データか
ら除外した．表 3 に，き裂半径 a を 0.005 mm から
0.400 mm の範囲で変化させた場合の KII の計算結果
を示す．
　一方，せん断応力τを受ける無限体中に存在する半
径 a の円盤状き裂の応力拡大係数（以降，KII0 とする）
は，Kassir らの解析解（Kassir and Sih，1966）から
求まる．図 5 に示すような円盤状き裂の x 軸上の A 
点における KII0 は次式で与えられる．

KII0 =
4

(2−ν)π
πa√τ  （2）

　ここで，νはポアソン比である．表 3 に，FEM 解
析および式（2）から得られた KII の値を示す．両者は
ほぼ一致していることから，本 FEM 解析方法は KII 
の解析に対して十分な精度を有しているといえる．
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Fig. 5	 Penny-shaped crack in an infinite elastic 
body.

	 The crack is deformed by pure mode II at 
point A.
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Fig. 6	 FEM model of elastic body under shear 
including a penny-shaped crack.
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Radius of crack
a [mm]

Mode II stress intensity factor
KII [MPa・m1/2] FEM solution /  

Exact solution [%]
FEM solution Exact solution by Kassir & Sih

0.005 2.19 2.23 98.3

0.010 3.09 3.15 98.2

0.020 4.44 4.45 99.8

0.050 6.86 7.04 97.4

0.100 9.82 9.96 98.7

0.200 13.91 14.08 98.8

0.400 19.83 19.91 99.6

Table 3	 Comparison in stress intensity factors between FEM solution and exact solution.
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2.4 転がり接触応力場に存在する円盤状き裂のモー
ドⅡ応力拡大係数

　図 2 に示した転がり接触モデルに，図 6 で示したよ
うな半径 a の円盤状き裂を配置した．圧縮接触させた
鋼球を移動させることにより，転がり接触応力場に存
在する円盤状き裂のKII を求めた．図10に，一例として，
半径 a ＝ 0.010 mm の円盤状き裂を，軌道面から深
さ z ＝ 0.100 mm の位置に配置した場合の解析モデ
ルを示す．鋼球の移動に伴う図 11 中の B 点での KII の
変化を調べるため，鋼球を円盤状き裂から十分離れた
位置（き裂の中心を x ＝ 0 として，x ＝－ 0.6 mm の
位置）で圧縮接触させ，接触状態を維持しながら x ＝
＋ 0.6 mm まで移動させた．本解析では，図 6 のモ
デルによる解析と同様に，き裂半径 a が 0.005 mm，
0.010 mm，0.020 mm，0.050 mm，0.100 mm，
0.200 mm，0.400 mm の円盤状き裂を，深さ z ＝
0.100 mm の位置に配置した．鋼球に加える荷重は，
最大接触面圧 qmax が 3.0 GPa となるように調整した．
なお，本解析の転がり軸受モデルに最大接触面圧 qmax

が 3.0 GPa となるように荷重を負荷した場合，τ xz は
深さ z ＝ 0.100 mm の位置で最大値をとる．円盤状
き裂の深さは，τxz の最大値が発生する深さと一致さ
せ，z ＝ 0.100 mm とした．本 FEM 解析では，鋼
球が 0.020 mm 移動する毎に KII を求めた．

(a) FEM contact model. 

10 mm

z

x

y

80 mm

20
 m

m

Elastic flat body

Rigid rolling element
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Load movement direction

Penny-shaped crack
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(b) Half model of penny-shaped crack.
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Fig. 10	 FEM model of contact between rigid rolling element and elastic flat body having a penny-shaped crack.
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z
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Load movement direction

B h'
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Penny-shaped crack

Fig. 11	 Penny-shaped crack under rolling contact. 
The change in the value of KII at point B 
was evaluated.
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　図 12 に， 半 径 a が 0.010 mm，0.050 mm，
0.100 mm の円盤状き裂について，鋼球が軌道面を
移動した場合の KII の変化を示す．いずれの場合にお
いても，鋼球の移動に伴い，KII は負のピークから正
のピークへと変化した．このときの正負のピークの差
分をモードⅡ応力拡大係数範囲ΔKII として，各き裂半
径 a について計算した．図 13 に，き裂半径 a とΔKII

の関係について，FEM 解析結果と次式で与えられる
Kassir らの解析解を比較した結果を示す．

ΔKII0 =
4

(2−ν)π
πa√Δτ

 
（3）

　ここで，Δτは無限体に遠方で作用するせん断応力
範囲である．転がり接触応力場では，両振りのせん
断応力が作用するので，円盤状き裂の深さにおける
τ xz を公称せん断応力として用いると，Δτは次式で表
される．

Δτ = 2τxz  （4）

　Lundberg の厳密解によると，本解析条件では深
さ z ＝ 0.100 mm でτxz ＝ 750 MPa となるので，
この値を公称せん断応力として用いた．図 13 より，
き裂半径 a が 0 ～ 0.1 mm の範囲では，転がり接触
応力場における円盤状き裂のΔKII はΔKII0 と一致する
ことがわかる．一方，a ＞ 0.1 mm では，両者は乖
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(a) a = 0.010 mm.  (b) a = 0.050 mm.  (c) a = 0.100 mm.  
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	 ΔKII corresponds to ΔKII0 within the range: 
a = 0 ~ 0.1 mm.

離し，転がり接触下のき裂のΔKII はΔKII0 を下回った．
すなわち，鋼球と内輪軌道面が転がり接触する場合に
おいても，半径 a ＝ 0.1 mm 程度までの円盤状き裂
に対しては，き裂が存在する深さに作用するτ xz を公
称せん断応力として，ΔKII を式（3）により精度良く求
めることができる．
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3. 転がり接触応力場における微小ドリル穴
エッジ部のモードⅡ 応力拡大係数

　前章において，転がり接触応力場中に存在する円盤
状き裂のモードⅡ応力拡大係数範囲ΔKII は，FEM 解
析により精度良く求められることを示した．また，本
研究で解析対象とした軸受においては，き裂半径が
a ≤ 0.1 mm と小さい場合，ΔKII は一様せん断応力場
に存在するき裂と等価として評価できることも明らか
となった．続いて本章では，内輪の軌道部に図 14 に示
すようなドリル穴が存在する場合を対象とする．ドリ
ル穴のエッジ部から発生した環状き裂について，図 10
の円盤状き裂の場合と同様のモデルを用いて解析を行
う．
　図 15 に，内輪に直径 d ＝ 0.100 mm，エッジ深さ h’

＝ 0.064 mm のドリル穴を付与した深溝玉軸受を用
いて，最大接触面圧 qmax ＝ 2.5 GPa の条件で，応力
繰返し数 N ＝ 2.6 × 108 サイクルまで転がり疲労試
験を行った後の，ドリル穴断面の写真を示す．実験方
法や結果の詳細については，次報で述べる．図 15 に
示したように，ドリル穴エッジ部には停留状態とみら
れる微小き裂が観察された．このような停留き裂は，
ドリル穴の直径と深さが異なる他の試験片においても
観察され，それらの大きさは概ね 0.01 mm 程度で
あった．また，著者らが過去に実施した軸受鋼の転が
り疲労試験においても，非破壊の試験片において同様
なき裂が観察されている（小俣他，2013）．このよう
な試験片のはく離限界を疲労き裂の伝ぱ停留限界とし
て定量化するために，ドリル穴エッジ部に上述の環状
の微小き裂（き裂長さ a’ ＝ 0.010 mm）を導入し解析
を行った．図 16 に，一例として，ドリル穴直径 d ＝
0.100 mm，エッジ深さ h’ ＝ 0.100 mm のドリル
穴を有する内輪と，内輪に圧縮接触する鋼球で構成さ
れる解析モデルを示す．
　本 解 析 で は， ド リ ル 穴 直 径 d を 0.050 mm，
0.075 mm，0.100 mm，0.200 mm とし，各直径
に対してエッジ深さ h’ を 0.050 mm，0.100 mm，
0.220 mm，0.345 mm と変化させた．鋼球の移動
に伴う図 17 中の C 点での KII の変化を調べるため，
図 11 に示した円盤状き裂の場合と同様に，鋼球をド
リル穴から十分離れた位置（ドリル穴中心位置を x ＝ 0
として，x ＝－ 0.6 mm の位置）で圧縮接触させ，接 
触状態を維持しながら x ＝＋ 0.6 mm まで移動させた．
鋼球には，qmax ＝ 3.0 GPa，2.5 GPa および 2.0 GPa
に相当する荷重を負荷した．表 4 に，最大接触面圧
qmax，接触楕円の短半径 sb，せん断応力τxz の最大値
とその発生深さ z0，ドリル穴のエッジ深さ z ＝ h’ に
作用するせん断応力τ xz をまとめる．なお，本解析に
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Fig. 14	Geometry of drilled hole. The drilled hole 
has a ring-shaped crack at the edge.

おいても，鋼球が 0.020 mm 移動する毎に，円盤状
き裂と同様の手法で，ドリル穴エッジ部のき裂の KII

を求めた．
　図 18 に，解析結果の例として，図 16 に示した解
析モデル（ドリル穴直径d＝0.100 mm，エッジ深さh’

＝ 0.100 mm）の C 点における KII の変化を示す．ド
リル穴エッジのき裂においても，円盤状き裂の場合と
同様に，鋼球の移動に伴い，KII は負のピークから正
のピークへ変化した．ただし，応力拡大係数の正負ピー
クの比 KII min / KII max は，円盤状き裂の場合が－
1 であったのに対して，ドリル穴エッジのき裂の場合
は約－ 2.7 であった．この違いは，ドリル穴部に応
力を受け持つ弾性体が存在しないことによって生じた
と考えられる．この KII の正負のピークの差分ΔKII を，
種々のドリル穴直径 d と深さ h’，接触面圧条件 qmax

の組み合わせについて計算した．図 19 に，それらの
結果を，ドリル穴を含むき裂半径（d / 2 ＋ a’ ）とΔKII

の関係として示す．また，図 19 には，式（3）において，
き裂半径を a ＝（d / 2 ＋ a’ ）とし，エッジ深さ h’ に作
用する公称せん断応力範囲Δτを用いて求めたΔKII の
値も併せて実線で示している．2 章で示したように，
転がり接触応力場に存在する円盤状き裂のΔKII は，き
裂半径 a が 0.1 mm よりも小さい場合，一様応力場
に存在するき裂の解析解から求まるΔKII0 とほぼ一致
する．これに対し，ドリル穴エッジ部から発生したき
裂のΔKII は，（d / 2 ＋ a’ ） ≤ 0.1 mm の場合でも円盤
状き裂のΔKII より小さかった．この違いも，ドリル
穴部に応力を受け持つ弾性体が存在しないことによる
ものと推定される．また，ドリル穴直径が大きいほ
ど，両者の乖離は増大した．これらの傾向は最大接触
面圧によらず，qmax が 2.0 GPa から 3.0 GPa の範
囲では同様であった．また，種々のエッジ深さ（h’ ＝ 
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0.050 mm
Crack from edge

Load movement direction

Fig. 15	Cross section of drilled hole after fatigue 
test. (qmax = 2.5 GPa, N = 2.6×108 cycle)

	 Small cracks were observed at the hole 
edge.

80 mm
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m
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h' = 0.100 mm

Ring-shaped crack around hole edge

d = 0.100 mm  

Point C

(b) Ring-shaped crack around hole edge.

a' = 0.010 mm

Point C

(a) FEM contact model. 

Elastic flat body

Rigid rolling element
Load movement direction

Fig. 16	FEM model of the contact between ball and flat plate having a small drilled hole. All the model has a 
ring-shaped crack at the edge of drilled hole.

z

Load movement direction

d

d

a'a'

x

y
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h'

Ring-shaped crack

C

Fig. 17	 Ring-shaped crack emanated from hole 
edge under rolling contact. The change in 
KII at point C was evaluated.
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0.05 mm，0.100 mm，0.220 mm，0.345 mm）
において同様の傾向が確認された．

4. 転がり接触応力場における微小ドリル穴
エッジ部の応力拡大係数範囲推定式の導出

　本章では，せん断を受ける無限体中の円盤状き裂と
ドリル穴エッジ部のき裂について，モードⅡ応力拡大
係数を比較する．2 ～ 3 章の検討結果から，転がり接
触応力場においてドリル穴エッジ部周囲に存在する環
状き裂のΔKII（以降，ΔKII，drill と称する）は，エッジ深
さ h’ に発生するτ xz を公称せん断応力として Kassir 
らの解析解（式（3））から計算されるΔKII0 に対して，
一定の傾向を示すことが明らかとなった．ここでは，
ΔKII，drill とΔKII0 の関係を，相関係数 fdrill を用いて式（5）
のように表す．

ΔKII,drill =
4

(2−ν)π
+a’Δτf drill · ΔKII0 = f drill · d

2√
⎛ 
⎝ 

⎞ 
⎠ 

 （5）

　ここで，Δτはドリル穴エッジ深さ h’ に作用する公
称せん断応力τ xz を用いて式（4）で得られる．fdrill に及
ぼす欠陥寸法の影響を考える場合，ドリル穴の場合は
ドリル穴径 d とドリル穴エッジ深さ h’ の影響を考慮
する必要があるが，ドリル穴深さ h’ の影響はせん断
応力τ xz としてΔKII の計算で考慮されているため，こ
こではドリル穴径 d についてその影響度を評価する．
図 20 に，図 19 に示した一連の解析結果をもとに
ΔKII，drill のΔKII0 に対する比（すなわち fdrill）を各 qmax，
各 h’ について求め，ドリル穴直径 d に対してプロット
した結果を示す．ドリル穴直径の増加とともに，ΔKII，drill

は，ΔKII0 に対し線形的に減少した．この傾向は最大
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Fig. 18	Change in stress intensity factor KII at point C in Fig.17 caused by the movement of ball under 
compressive contact : d = 0.100 mm, h’ = 0.100 mm. In common with the cases of penny-shaped crack, 
KII varied from the negative peak to the positive peak.

Load case 1 Load case 2 Load case 3

Maximum contact pressure, qmax [GPa] 3.00 2.50 2.00

Applied load force to rolling element, F [N] 4645.8 2684.5 1375.4

Semi-major axis of contact area, sa [mm] 3.722 3.100 2.480

Semi-minor axis of contact area, sb [mm] 0.198 0.165 0.132

Maximum value of shear stress, τxz [MPa] 750 625 500

Depth that maximum shear stress works, z0 [mm] 0.099 0.083 0.066

Shear stressτxz at z = 0.050 mm [MPa] 681 591 491

Shear stressτxz at z = 0.100 mm [MPa] 750 619 477

Shear stressτxz at z = 0.220 mm [MPa] 624 471 326

Shear stressτxz at z = 0.345 mm [MPa] 474 343 227

Table 4	 Results of FEM analysis for different maximum contact pressures and hole depths.
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Fig. 19	Stress intensity factor range as a function of defect size at four different edge depths. ΔKII values of the 
hole-edge cracks were smaller than those of penny-shaped cracks.
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Fig. 20	 fdrill as a function of d for various qmax and h’. 
The value of fdrill decreased linearly with an 
increase in the hole diameter. The slope 
was approximately constant irrespective 
of qmax and h’.

接触面圧qmax やエッジ深さh’によらずほぼ一定であっ
た．そこで，fdrill を，ドリル穴直径 d の関数として次
式で表す．

f drill = A·d +B  （6）

　ここで，A および B は定数である．図 20 に示した
結果を最小二乗法により回帰すると，A ＝－ 1.56，B

＝ 0.82 となる．したがって，ΔKII，drill は次式で表さ
れる．

ΔKII,drill =
4

(2−ν)π
+a’Δτ(−1.56·d + 0.82) · d

2√
⎛ 
⎝ 

⎞ 
⎠ 

π

（7）

　表 5 に，各ドリル穴寸法・荷重条件について，式（7）
を用いて計算したΔ KII，drill と FEM により計算した 
ΔKII，drill の比較を示す．d ＝0.200 mm，h’ ＝0.050 mm
の場合，すなわち h’/d が 0.25 とドリル穴直径に比べ
てエッジ深さが小さい場合のみ，予測誤差は 10 ％以
上となった．しかし，0.5 ≤ h’/d ≤ 6.9 においては，
誤差はほぼ± 5 ％程度の範囲に収まった．以上のよう
に，本研究で対象とする深溝玉軸受の転がり疲労試験
において，内輪のドリル穴エッジ部から発生したき裂
のΔKII は，2.0 GPa≤qmax ≤3.0 GPa，d ≤0.2 mm，0.5

≤h’/d≤6.9，0.05≤a’/d≤0.2の条件下において，式（7）
により比較的精度良く求めることができる．本研究で
は，転がり軸受の軌道輪に微小ドリル穴を付与して転
がり疲労試験を実施するが，それらの試験条件の大部
分は上記の範囲内にある．次報では，転がり疲労試験
結果に式（7）を適用することにより，破壊力学的観点
での転がり疲労強度の定量評価について考察する．

5. 結言
　内輪に微小ドリル穴を付与した深溝玉軸受の転が
り疲労試験の結果を破壊力学的に定量化するために，
FEM 応力解析により，ドリル穴エッジ部から発生し
た環状き裂についてモードⅡ応力拡大係数範囲ΔKII

を計算した．得られた結果と，せん断を受ける無限体
中の円盤状き裂の解析解をもとに，ドリル穴エッジ部
の環状き裂のΔKII を種々の荷重条件・ドリル穴寸法
に対して簡便に計算できる近似式を導いた．その過程
で，次の知見を得た．

（1） 直径 9.525 mm の JIS-SUJ2 鋼球と溝曲率半径
（Rw1 ＝ 18.49 mm，Rw2 ＝－ 4.82 mm）の軌道
輪の組み合わせについて，接触面圧 qmax ＝ 2.0
～ 3.0 GPa の転がり接触応力下に存在する円盤
状き裂のΔKII を FEM により解析した．その結果，
き裂半径 a が 0.1 mm 程度までの範囲では，一
様応力場中のき裂の解析解にき裂深さにおける公
称応力を代入することによりΔKII を精度良く予測
できることが明らかとなった．一方，a が 0.1 mm
より大きくなると，ΔKII は解析解を下回り，両者
の乖離はき裂長さの増加とともに大きくなった．

（2） 転がり接触応力場に存在するドリル穴エッジ部の
環状き裂のΔKII は，同寸法の円盤状き裂の解析
解から計算されるΔKII0 に，ドリル穴直径のみの
関数として求めた補正係数 fdrill を乗ずることによ
り，± 5 ％程度の誤差で推定できた．
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Diameter 
of drilled 

hole d 
[mm]

Depth of 
hole edge 

h’ [mm]
h’/d

Maximum 
contact 

pressure 
qmax [GPa]

Mode II stress intensity factor range 
Δ KII [MPa・m1/2]

fdrill 
by 

eq.(6)

Δ KII,drill 
by eq.(7)

Error in 
Δ KII,drill 
(eq.(7) / 

FEM) [%]

Δ KII,drill 
(FEM solution of 
drilled hole edge 

under rolling 
contact stress)

Δ KII,Kassir 
(Solution by Kassir 
& Sih at Δτ= 2τxz 
under uniformly 

distributed stress)

0.050

0.050

1.0

3.0 8.24 10.69 0.74 7.93 － 3.7

2.5 7.24 9.29 0.74 6.89 － 4.8

2.0 5.93 7.71 0.74 5.72 － 3.5

0.100 0.5

3.0 9.85 14.00 0.66 9.29 － 5.6

2.5 8.49 12.16 0.66 8.08 － 4.9

2.0 7.15 10.10 0.66 6.71 － 6.2

0.200 0.3

3.0 11.64 18.95 0.51 9.63 － 17.3

2.5 9.44 16.47 0.51 8.37 － 11.4

2.0 7.38 13.68 0.51 6.95 － 5.9

0.050

0.100

2.0

3.0 8.87 11.78 0.74 8.74 － 1.5

2.5 7.37 9.72 0.74 7.21 － 2.1

2.0 5.72 7.48 0.74 5.55 － 2.9

0.075 1.3

3.0 10.05 13.72 0.70 9.65 － 4.0

2.5 8.29 11.32 0.70 7.96 － 4.0

2.0 6.49 8.72 0.70 6.13 － 5.5

0.100 1.0

3.0 10.62 15.42 0.66 10.24 － 3.6

2.5 8.85 12.73 0.66 8.45 － 4.5

2.0 6.91 9.80 0.66 6.51 － 5.8

0.200 0.5

3.0 11.13 20.88 0.51 10.61 － 4.7

2.5 9.33 17.23 0.51 8.75 － 6.2

2.0 7.09 13.27 0.51 6.74 － 4.9

0.050

0.220

4.4

3.0 6.97 9.80 0.74 7.27 4.3

2.5 5.26 7.40 0.74 5.49 4.4

2.0 3.65 5.12 0.74 3.80 4.0

0.100 2.2

3.0 8.24 12.83 0.66 8.52 3.4

2.5 6.11 9.69 0.66 6.43 5.3

2.0 4.26 6.70 0.66 4.45 4.4

0.200 1.1

3.0 8.28 17.37 0.51 8.82 6.6

2.5 6.18 13.12 0.51 6.66 7.8

2.0 4.24 9.07 0.51 4.61 8.7

0.050

0.345

6.9

3.0 5.30 7.45 0.74 5.53 4.3

2.5 3.84 5.39 0.74 4.00 4.2

2.0 2.55 3.57 0.74 2.65 3.9

0.100 3.5

3.0 5.98 9.75 0.66 6.47 8.3

2.5 4.32 7.06 0.66 4.69 8.5

2.0 2.87 4.67 0.66 3.10 8.1

0.200 1.7

3.0 6.24 13.20 0.51 6.71 7.5

2.5 4.49 9.56 0.51 4.86 8.2

2.0 2.97 6.33 0.51 3.21 8.2

Table 5	 Mode II stress intensity factor range calculated by proposed formula.
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1. 緒言
　転がり軸受の転動部直下に存在する非金属介在物が
破壊起点となる内部起点型はく離損傷については，破
壊起点の位置や寸法・形状の予測，およびき裂進展の
直接観察が困難であることが，現象の解明を妨げてい
る．さらに，上記に加えて，損傷過程の大部分を支配
するせん断型（モードⅡおよびモードⅢ）の疲労き裂進

展の挙動にも不明な点が多く残されている．
　高硬度鋼中のせん断型疲労き裂の進展挙動や進展
下限界については，これまでに，村上ら（村上他，
1994，2002，Murakami et al.，2003，2008），
大塚ら（大塚他，1994），Matsunaga ら（Matsunaga 
et al.，2011，Okazaki et al.，2014，2017，Endo 

Rolling contact fatigue (RCF) tests were conducted using rolling bearings with a micro-drilled hole on the raceway. In all 

the tests, fatigue crack initiated at the edge near the bottom of the hole, and then propagated by shear mode. Even in the 

unbroken specimens tested up to N = 1×108 cycles, a short fatigue crack was found at the edge. By using stress intensity 

factor (SIF) range calculated for initial defect size, fatigue life data were uniformly gathered inside a small band irrespective 

of the diameter and depth of the hole. In addition, it was found that the crack size dependency of threshold SIF range, which 

is well-known for mode I fatigue crack, also exists in mode II fatigue crack emanating under the rolling contact. The values of 

threshold SIF ranges obtained by the RCF tests were in good agreement with those obtained in the torsional fatigue tests 

under a static compression.
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et al.，2015）によって，独自の試験方法を用いて研
究が行われてきた．しかし，これらの試験方法は，転
がり接触応力下での応力場を忠実に再現できるわけで
はなく，転がり疲労強度評価への適用については課題
が残されている．一方，転がり疲労試験片の軌道部に
微小欠陥を導入してき裂発生起点を限定することによ
りき裂の観察を容易にし，はく離強度を破壊力学的に
定量化する試みがなされている（Kida et al.，2004，
2006， 藤 松 他，2015）． 著 者 ら（ 小 俣 他，2012，
2013）も，軌道部に人工欠陥として微小ドリル穴を付
与した JIS-SUJ2 平板試験片を用いて転がり疲労試
験を実施し，き裂進展挙動やその影響因子について調
査を行ってきた．そして，これまでに，微小ドリル穴
材の転がり疲労試験がせん断型疲労き裂の進展特性の
調査に有効であることや，微小欠陥寸法やき裂深さな
どの影響因子を考慮することにより，疲労き裂の進展
下限界としての転がり疲労限度を定量評価可能である
こと，などを示してきた．しかしながら，本評価方法
を実際に転がり軸受のはく離強度の評価に適用するた
めには，ドリル穴から発生したき裂の力学状態をより
詳細に明らかにするとともに，非金属介在物から発生
したき裂の力学状態との相違点を明確化する必要があ
る．また，これまでの平板試験片を用いた転がり疲労
試験だけではなく，実際の軸受の試験も実施して，評
価方法の有効性や適用可能範囲を明らかにすることも
重要である．
　そこで本研究では，ラジアル型単列深溝玉軸受およ
びスラスト型単式玉軸受の軌道輪にドリル穴を付与し
て転がり疲労試験を行う．これにより，実機レベルに
おいて，はく離強度に及ぼす微小欠陥の影響を明らか
にする．第 1 報（橋本他，2017）では，内輪に微小ド
リル穴を付与した深溝玉軸受の転がり疲労試験の結果
を破壊力学的に定量化するために，ドリル穴エッジ部
から発生した環状き裂のモードⅡ応力拡大係数範囲を
有限要素法により解析した．得られた結果と，せん断
を受ける無限体中の円盤状き裂の解析解をもとに，ド
リル穴エッジ部の環状き裂の応力拡大係数範囲を種々
の荷重条件・ドリル穴寸法に対して簡便に計算できる
近似式を導いた．本報では，この近似式を疲労試験結
果に適用し，はく離強度に及ぼす微小欠陥の影響をき
裂問題として定量化する．

2. 軌道輪に微小ドリル穴を付与した軸受の転
がり疲労試験

2.1 実験方法

　図 1 に，転がり疲労試験に供する転がり軸受と疲
労試験機の模式図を示す．本試験で用いた軸受は，ラ
ジアル型単列深溝玉軸受 JIS-6206 と，スラスト型単
式玉軸受 JIS-51305 で，いずれも JIS-SUJ2 製であ
る．JIS-6206 の内輪および JIS-51305 の外輪を評
価対象とした．表 1 に，それぞれの化学成分を示す．
転動体は，直径 9.525 mm の鋼球である．軌道輪と
鋼球には，焼入れ・焼戻しの熱処理が施されている．
軌道面には熱処理後に研磨加工を施し，加工後の粗さ
は 0.03 ～ 0.04 µm Ra 程度であった．ビッカース
硬さを，無作為に抽出した各 5 個の軌道輪について
押込み荷重 9.8 N で 2 点ずつ，計 10 点測定した結果，
JIS-6206 の内輪では平均で HV ＝ 751，JIS-51305
の外輪では平均で HV ＝ 754 であった．
　図 2（a）に示したように，玉軸受では，鋼球と軌道
輪が圧縮接触することによって生じる接触面は，軌道
輪の溝底を中心とする楕円形状となる．このとき，接
触楕円の中心（すなわち軌道輪の溝底）で最大接触面圧
が発生する．その軌道の中央に，図 2（b）に示すよう
な微小ドリル穴を，き裂の発生起点として 1 つ導入
した．図 2（c）に示したように，ドリル穴の直径 d は
0.05 mm，0.08 mm，0.1 mm の 3 水準とし，エッ
ジ深さ h’ を 0.05 mm ～ 0.175 mm の範囲で変化
させた．また，最大接触面圧 qmax を 2.5 GPa ～ 3.4 
GPa の範囲で変化させた．使用した潤滑油は，全て
の試験で ISO-VG68 の工業用多用途潤滑鉱物油であ
り，JIS-6206 の場合は強制循環給油，JIS-51305 の
場合は油浴潤滑とした．回転速度は JIS-6206 では
3 900 min－ 1，JIS-51305 では 1 000 min－ 1 とした．
　転がり疲労試験後，破損・未破損に関わらず，全て
の軌道輪のドリル穴部の断面観察を行った．図 3 に
示すように，観察断面は軌道中央部を通る軌道面に垂
直な面とした．ドリル穴の中心が現れる断面を鏡面状
に研磨した後，き裂を観察した．図 4 に，転がり疲
労試験前後の軌道輪の観察例を示す．き裂はドリル穴
エッジ部を起点として発生し，最終的に軌道面表面に
到達してはく離が起こる．このとき，エッジ部より深

Element C Si Mn Cr P S Ni Cu Mo

6206 0.98 0.23 0.36 1.43 0.014 0.004 0.02 0.004 0.01

51305 1.03 0.26 0.33 1.33 0.010 0.004 0.02 0.002 0.01

Table 1	 Chemical composition of the tested bearing. (mass %)
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(a-1) Deep groove ball bearing. (a-2) Thrust ball bearing.

(b-2) Rigs for the fatigue test of thrust ball bearing.
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(b-1) Rigs for the fatigue test of deep groove ball bearing.     

Fig. 1	 Schematic of the rolling bearings and rigs for the fatigue test.

a) Ellipse type contact area. (b) Position of drilled hole on raceway. (c) Geometry of drilled hole.
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Fig. 2	 Contact between ball and raceway and drilled hole.
	 A drilled hole was introduced onto the center of contact ellipse as a crack starter.
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い部分は軌道輪に残存する．転がり疲労試験によって
はく離が生じた繰返し数 N（転動体がドリル穴の上を
通過する回数）を疲労寿命 N f とし，N ＝ 1 × 108 に
到達しても破壊が起こらない場合，疲労試験を停止し
た．

2.2 実験結果

　図 5 に，はく離部断面の観察結果の例を示す．い
ずれの試験片においても，き裂はドリル穴エッジ部を
起点として発生し，表面とほぼ平行に進展した後，上
方に屈曲して最終的に表面に到達していた．この破壊
形態は，著者らが平板試験片を用いて実施した過去の
試験結果（小俣他，2012，2013）と同様である．すな
わち，実際の転がり軸受を用いた本実験でも，き裂は
ドリル穴エッジ部からせん断型で進展したと考えられ
る．図 6 に，最大接触面圧 qmax と疲労寿命 N f の関
係を示す．図 6 には，著者らが過去に平板試験片を
用いて実施した転がり疲労試験の結果も併せて示した

（小俣他，2012，2013）．小俣らの平板試験片の試験
結果と同様，N f は qmax の低下とともに増加した．し
かしながら，転がり軸受と平板試験片の試験結果は一
致せず，前者の寿命が後者の寿命に比べて短い．また，
疲労寿命は付与したドリル穴の直径や深さによっても
異なる．
　第 1 報で示したように，本実験条件の範囲内におい
て，転がり接触部の直下に円盤状き裂が存在するとき，
き裂直径が 0.2 mm 以下の場合は，そのき裂は転がり
接触応力場に比べて十分に小さいとみなすことができ，
応力拡大係数はき裂深さにおける応力を公称せん断応
力として解析解により比較精度良く概算できる．一

方，本研究で用いたドリルの直径は 0.05 ～ 0.1 mm
であるので，ドリル穴から発生したき裂についても，
進展の初期段階においては，応力拡大係数はエッジ深
さ h’ での公称せん断応力と良い相関があると考えら
れる．そこで，ここでは，各ドリル穴のエッジ深さ h’

で作用する公称せん断応力振幅τ a を用いて，疲労試
験結果を整理してみる．図 7 に，τ a と N f の関係を示
す．なお，内輪内部には鋼球の通過に伴い完全両振り
のせん断応力が作用する．図 7 より，疲労寿命線図
の縦軸にτ a を用いることにより，図 6 の場合に比べ
て試験結果のばらつきが小さくなることがわかる．ま
た，付与したドリル穴の直径が小さいほど疲労寿命は
長くなる傾向が見られる．
　小俣らは，従来の研究において，微小ドリル穴材
の転がり疲労試験では，き裂は疲労寿命の 5 ％以
下の繰返し数で発生することを示している（小俣他，
2013）．すなわち，微小ドリル穴が起点となる場合の
転がり疲労寿命の大部分はき裂の進展に費やされる．
図 7 の疲労試験結果において，ドリル穴の直径が小
さいほど寿命が長いのは，ドリル穴エッジから発生し
た微小なき裂の力学状態の違いによるものと考えられ
る．すなわち，ドリル穴の直径が小さいほど，き裂発
生時点での応力拡大係数は小さくなり，それに応じて
き裂進展寿命が長くなるものと推察される．そこで，
次章では，前報で提案した，転がり接触応力下でドリ
ル穴エッジ部から発生した微小き裂のモードⅡ応力拡
大係数範囲ΔKII の推定式を用いて，転がり疲労試験
結果を定量化することを試みる．
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(a) Inner ring of deep groove ball bearing.                                       

Fig. 3	 Observed cross section.
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Load movement direction

Drilled hole before testing Drilled hole after testing

h': Depth of edge

d : Diameter of hole

200 µm

Fig. 4	 Examples of the observation of cross section after RCF test (Inner ring of JIS-6206, 
d = 0.100 mm, h’ = 0.063 mm, qmax = 3.0 GPa, N f = 2.8×107 ). The fatigue crack was initiated from 
the edge of drilled hole.

Load movement direction Load movement direction Load movement direction Load movement direction

0.200 mm 0.200 mm 0.200 mm 0.200 mm

Crack initiation pointShape of drilled hole Crack initiation pointShape of drilled hole Crack initiation pointShape of drilled hole Crack initiation pointShape of drilled hole

(a) Inner ring of JIS-6206.

d = 0.05 mm,

h’= 0.111 mm,

qmax = 3.0 GPa,

Nf = 2.2×107 cycles

(b) Inner ring of JIS-6206.

d = 0.1 mm,

h’= 0.122 mm,

qmax = 2.8 GPa,

Nf = 1.1×107 cycles

(c) Outer ring of JIS-51305.

d = 0.1 mm,

h’= 0.072 mm,

qmax = 3.0 GPa,

Nf = 1.0×107 cycles

(d) Outer ring of JIS-51305.

d = 0.08 mm,

h’= 0.070 mm,

qmax = 3.0 GPa,

Nf = 2.9×107 cycles

Fig. 5	 Optical micrographs of flakings and cross sections containing the drilled hole. The crack was 
initiated at the edge of drilled hole, and then propagated parallel to the raceway.
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Fig. 6	 Relationship between maximum contact 
pressure q max and fatigue life N f. The fatigue 
life was greatly varied depending on the 
diameter and depth of drilled hole.

3. ドリル穴から発生する微小き裂の力学状態
を考慮した転がり疲労強度の定量評価

　楕円き裂がせん断を受けるとき，き裂の変形モード
はき裂前縁に沿ってモードⅡ～混合モード（モードⅡ
＋モードⅢ）～モードⅢと変化する．例えば，図 8（a）
に示すようなせん断を受ける楕円き裂においては，き
裂前縁と x 軸の交点となる点 X1 および点 X2 では純
粋なモードⅡとなり，KII は最大（＝ KII max），KIII は 0
となる．また，き裂前縁と y 軸の交点となる点 Y1 お
よび Y2 では純粋なモードⅢとなり，KIII は最大（＝ KIII 

max），KII は 0 となる．また，図 8（b）のように，ド
リル穴のエッジ部から発生した微小き裂の場合も，同
様の位置で KII と KIII はそれぞれ最大となる．
　村上ら（Murakami et al.，2003，2008）は，モー
ドⅡおよびモードⅢのき裂において，KII ＝ KIII のとき
のき裂先端近傍のせん断応力分布は，せん断応力の方
向が 90 °異なることを除けば同じであることを理由
に，同一材料に対しては KIIth ＝ KIIIth となるという仮
説を立てている．さらに，炭素鋼についてモードⅡ疲
労き裂進展試験とモードⅢ疲労き裂進展試験を実施
し，上記の仮説を支持する実験結果を得ている．また，
松永ら（松永他，2009）も，軸受鋼中の微小なせん断
型疲労き裂について，モードⅡとモードⅢの疲労き裂
進展抵抗はほぼ等しいことを示す実験結果を得てい
る．本実験においては，ドリル穴から発生した微小き
裂の長さ a’ と b’ がドリル穴直径に比べて十分に小さ

いとき，ドリル穴を含むき裂のアスペクト比は a / b ≈ 
1 と見なすことができるが，このとき，KII max > KIII max

となる．従って，モードⅡとモードⅢのき裂進展抵抗
が等しいならば，ドリル穴からのき裂進展の初期段階
では主に x 方向へのモードⅡの進展が優勢になると予
想される．このことから，以降は，ドリル穴エッジ部
から発生したき裂の初期の進展や停留の定量化に，き
裂前縁と x 軸の交点における KII を指標として用いる．
　著者らは，第 1 報で，転がり接触応力下で微小ド
リル穴のエッジ部から発生した微小き裂のモードⅡ 
応力拡大係数 KII を FEM により解析した．図 8（b）
のような微小き裂を有する微小ドリル穴を含む軸受
軌道輪をモデル化し，その表面上を，模擬鋼球を圧
縮接触させながら通過させ，それに伴う KII の変化か
らΔKII，drill を求めた．このとき，玉軸受で生じる接触
応力状態を Lundberg（Lundberg and Palmgren，
1947）の厳密解と同等に FEM で再現できていること
も確認している．さらに，種々の直径・深さのドリル
から発生したき裂のΔKII，drill は，相関係数 fdrill を介して，
せん断を受ける無限体中のき裂のΔKII0 と一定の相関
があることを明らかにした．ΔKII，drill とΔKII0 の関係
は次式で与えられる．

+a’Δτ d
2√

⎛ 
⎝ 

⎞ 
⎠ 

πΔKII,drill =
4

(2−ν)π
f drill · ΔKII0 = f drill ·

 （1）
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Fig. 7	 Relationship between shear stress amplitude 
τa and fatigue life N f. Smaller hole diameter 
led to longer fatigue life.
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　ここで，νはポアソン比，Δτはせん断応力幅（Δτ
＝ 2 τ a），a’ はドリル穴エッジから発生したき裂の長
さである．τ a はドリル穴エッジ深さ h’ に作用する公
称せん断応力振幅である．fdrill は，ドリル穴の直径 d 
の関数であり，次式で表される．

f drill =−1.56·d +0.86  （2）

　なお，式（1）の適用範囲は第 1 報で実施した解析の範
囲，すなわち，0 ＜ d ≤ 0.2 mm，0 ＜ h’ ≤ 0.345 mm， 
2.0 GPa≤qmax ≤ 3.0 GPaである．この範囲において，
式（1）で求めたΔKII，drill は，FEM 解析で求めた値に
対し，ほぼ± 5 ％程度の誤差に収まる．
　2 章でも述べたように，ドリル穴縁が起点となる転
がり疲労破壊過程において，き裂は疲労寿命の 5 ％
以下の繰り返し数で発生し，疲労寿命の大部分はその
き裂の進展に費やされる．そこで，そのようなき裂の
力学状態を代表するΔKII，drill を用いて，疲労寿命デー
タを整理してみる．図 9 に，ΔKII，drill と N f の関係を
示す．なお，ドリル穴寸法が式（1）の適用範囲外にあ
るデータは，図 9 から除外している．また，ドリル
穴から発生したき裂が微小な段階では，き裂寸法 a’

はドリル穴直径dに比べて十分小さいことから，式（1）
において a’ → 0 とした．縦軸にτ  a を用いた図 7 では，
試験結果はドリル穴の直径によってばらついていた
が，縦軸にΔKII，drill を用いた図 9 では，破損試験片の
実験結果はドリル穴直径によらずほぼ一本の直線上に
整理された．

　図 10 に，N ＝ 1 × 108 で疲労試験を停止した転が
り軸受のドリル穴部の断面観察結果を示す．ドリル穴
のエッジ部には微小なき裂が観察された．この微小
き裂は，停留しているか，もしくは停留とみなせる
ほど低速で進展していたと推定される．すなわち，N

＝ 1 × 108 で未破損の軸受について得られるΔKII，drill

は，ドリル穴から発生したき裂の進展下限界にほぼ等
しいと考えられる．図 11 に，未破損試験片について

(a) Elliptical crack. (b) Ring-shaped crack emanated from hole edge.
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得られたΔKII，drill を下限界応力拡大係数範囲ΔKIIth と
し，ドリル穴直径に対してプロットした結果を示す．
ΔKIIth はドリル穴直径が大きくなるとともに増加して
いる．
　Matsunaga ら（Matsunaga et al.，2011， 
Okazaki et al.，2014）は，本研究で用いた供試材と
同等の軸受鋼 SUJ2 で製作した丸棒試験片の表面部
に，き裂発生起点として人工微小欠陥を付与し，静的
圧縮応力負荷の下でねじり疲労試験を実施している．
そして，欠陥から発生する半楕円状のせん断型疲労き
裂の進展挙動を調査し，全長 1 mm 以下のき裂寸法
域において，せん断型疲労き裂の下限界応力拡大係数
範囲ΔK τ th には，モード I と類似のき裂寸法依存性が
あることを明らかにしている．さらに，Matsunaga
らは，ΔK τ th がき裂の代表寸法 area√ の 1/3 乗に比
例することを示し，式（3）を得ている．

1.26( f +1.33)(  area )ΔKτth = √ 1/3  （3）

　ここで， area√ は，人工欠陥を含むき裂面積の平
方根（µm）である．f は，き裂部分の面積を areacrack，
人工欠陥部分の面積を areadefect としたときの，き裂
全体の面積（areadefect ＋ areacrack）に対する areacrack

の割合であり，次式で表される．

f =
area crack

area defect + area crack  
（4）

　式（3）と式（4）を用いて，本研究で用いた各ドリル穴
の寸法に対するΔK τ th を計算してみる．なお，図 10
に示すように，未破損の軸受のドリル穴エッジ部で観
察されたき裂の長さはドリル穴の直径に対して十分に
小さいことから，き裂の代表寸法 area√ はドリル穴
を内輪軌道面に投影した面積の平方根とする．これは
式（5）で表される．

πd  /4area =√ 2√  （5）

　 こ こ で， き 裂 面 積 areacrack ＜ ＜ ド リ ル 穴 面 積
areadefect であるので，f ＜＜ 1 である．従って，式（3）
で f → 0 とすると，ΔK τ th は次のようになる．

1.61·dΔKτth = 1/3  （6）

　図 11 に，式（6）を用いてΔK τ th を d の関数として
計算した結果を実線で示す．N ＝ 1 × 108 で未破損
となった試験の条件から式（1）により求められたΔ
K τ th（●印）と，式（6）により求まるΔK τ th（実線）は
ほぼ一致した．すなわち，転がり接触応力下において
ドリル穴から発生した微小疲労き裂のΔKIIth も，モー
ド I 疲労き裂や，静的圧縮応力下でのねじり疲労試験
で進展させたせん断型疲労き裂と同様に，初期欠陥寸
法の 1/3 乗に比例することが明らかとなった．また，
ドリル穴から発生した微小疲労き裂のΔKIIth は，静的
圧縮応力下でのねじり疲労試験の結果から得られた評
価式を用いて予測可能であることが示された．

0.050 mm 0.050 mm
Crack from edgeCrack from edge

(a) Inner ring of JIS-6206.

    d = 0.100 mm, h’= 0.064 mm,

    qmax = 2.5 GPa, N = 2.6×108 cycles

(b) Inner ring of JIS-6206.

    d = 0.080 mm, h’= 0.060 mm,

    qmax = 2.5 GPa, N = 2.4×108 cycles

Load movement direction Load movement direction

Fig. 10	 Optical micrographs of drilled holes with small cracks in unbroken bearings. Small cracks were 
observed at the edge.
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　以上の結果から，材料内部の微小な非金属介在物が
起点となる場合においても，せん断型疲労き裂の進展
下限界値は介在物寸法の 1/3 乗に比例すると予想さ
れる．ただし，図 12 に例を示すように，転がり軸受
ではく離損傷の起点となる非金属介在物の形状は様々
である．従って，実機のはく離寿命やはく離強度の高
精度な予測を実現するためには，様々な形状・材質の
微小欠陥から発生・進展するき裂の応力拡大係数につ
いて検討を行うことが必要である．これにより，非金
属介在物が起点となる場合のはく離強度を定量的に評
価する方法を確立することが，本研究の今後の課題で
ある．

Direction of hot-rolling Direction of load movement

(c) Aspect ratio: 7  (b) Aspect ratio: 2.5 (a) Aspect ratio: 1  

ai

bi

ai

bi

ai

bi

50 µm 50 µm 50 µm

Fig. 12	Non-metallic inclusions observed in a bearing steel.
	 ( a i: major axis of inclusions, b i: minor axis of inclusions, aspect ratio: a i / b i )
	 The non-metallic inclusions have various shapes with different aspect ratios.
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4. 結言
　転がり軸受の内部起点型のはく離強度を定量的に評
価するため，直径や深さが異なる種々の微小ドリル穴
を，JIS-6206 および JIS-51305 の軌道輪に付与し
て転がり疲労試験を行った．得られた試験結果につい
て，ドリル穴から発生した微小き裂のモードⅡ応力拡
大係数範囲ΔKII，drill を用いて破壊力学な評価を試みた．
得られた結論は以下の通りである．

（1） 転がり軸受に微小ドリル穴を付与した場合でも，
平板試験片の場合と同様，疲労き裂はドリル穴
エッジ部から発生し，せん断型で進展した．

（2） 縦軸にΔKII，drill を用いることによって，疲労寿命
データは試験片の種類やドリル穴寸法によらず狭
いバンドの中に収まった．

（3） N ＝ 1 × 108 で未破損となった軸受の断面を観
察した結果，ドリル穴エッジ部で微小なき裂が観
察された．このことから，軸受が未破損となる限
界は，ドリル穴からのき裂の発生限界ではなく，
発生したき裂の伝ぱ停留限界であることが明らか
となった．

（4） 試験片が未破損となった試験の条件から，き裂進
展下限界値ΔKIIth を計算し，ドリル穴直径（≈き裂
直径）に対してプロットした結果，ΔKIIth はドリ
ル穴直径 d の 1/3 乗に比例することが明らかと
なった．また，その値は，静的圧縮応力下でのね
じり疲労試験で得られたΔKIIth の値とよく一致し
た．
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1. 緒言
　転がり軸受では転動体と軌道面の金属接触を防ぐた
めに，油やグリース等の潤滑剤が用いられる．中でも

密封性，保守性等の観点からグリースが使用されるア
プリケーションは多く，玉軸受に至っては約八割の用

In an effort to further extend bearing life, the authors have attempted to acquire greater knowledge regarding lubricating 

grease behavior in a bearing. While conducting experiments, some kinds of difficulties commonly arise when attempting 

to observe grease behavior directly from the bearing exterior without removing seals and shields. Making a breakthrough 

such a troubling aspect,  X-ray computed tomography (CT),  which  is one of the non-destructive inspection techniques, 

was employed  and resulted in visualizing remarkable details of grease distribution in a resin ball bearing. Hydrodynamic 

grease transition from churning to channeling state was well revealed by the mixture distribution of urea and barium-based 

greases which have different properties of X-ray absorption capability. Furthermore, the three dimensional unsteady liquid-

gas multi-phase flows analysis was performed.  Hydrodynamic  feature of grease  was regarded  as a non-Newtonian  fluid,  

which  shows a  highly non-linear flow curve, and the constitutive equation of modified Bingham plastic model proposed by 

Papanastasiou was applied to rheological property.  Through  these novel experimental and  calculation  approaches,  several 

new insights about  grease behavior inside a ball bearing were brought out.

1. 緒言
2. グリース挙動の X線観察

2.1 X線 CT装置および試験軸受概要
2.2 潤滑形態の遷移
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途にグリース潤滑が採用されている 1）．転がり軸受の
設計においてグリース潤滑への関心は高く，これまで
にも軸受内部のグリース挙動に着目した研究が数多く
報告されている 2，3）．転がり軸受におけるグリースの
潤滑形態は，回転によりグリース全体が激しく撹拌さ
れる期間を経て，保持器やシールに堆積したグリース
から分離した基油もしくは少量のグリースで潤滑を行
う期間へ移行する 3）．前者は高トルク・高発熱のチャー
ニング状態，後者は転走面から排除されたグリースの
層に“すきま”が生じた低トルク・低発熱のチャンネリ
ング状態であり，軸受の運転環境としては後者が好ま
しいとされている．しかしチャンネリング状態は軸受
トルクの安定期である一方，脇に寄せられたグリース
が転走面に戻りにくいことから，潤滑に寄与しないグ
リースを残したまま軸受寿命を迎えてしまうことがあ
る．このような残存グリースを効率良く潤滑に貢献さ
せることができれば，軸受寿命の更なる延長が期待で
きる．本研究では軸受寿命の延長に有用な知見を得る
ことを目的として，軸受内部のグリース流動状態を把
握できる技術の構築を行う．
　従来グリース挙動の目視による観察は，漏れや飛散
を防ぐために装着されたシールが弊害となり極めて困
難であった．シールを取り外すことにより表面観察は
可能となるが，除去する過程で着脱面に付着して剥ぎ
取られてしまうグリースがあるため，形状把握に主
眼を置く状況下において適切な観察方法とはいえな
い．分解観察以外の先行技術として，たとえば着色
グリースや放射性グリースを用いて流れを調べる方
法 4）や，シールを装着せずに直接観察する方法 5）が実
施されている．しかし上記では前者はグリースの移動
量，後者は外気に露出したグリースの表面形状に情報
が限られるように，グリース挙動を視覚的に特定で
きる決定的な手法は存在しなかった．そこで本稿では
分解観察が不要な X 線ベースの非破壊検査を転がり
軸受に適用し，前記課題の打開に取り組んだ．更に数
値流体力学を活用した 3D-CAE（Computer Aided  
Engineering）を併せて実施し，軸受内部のグリース
流動状態の予測を試みた．

2. グリース挙動の X線観察
2.1 X線 CT装置および試験軸受概要

　本稿では，被写体の断層像を撮影することができる
X 線 CT（Computed Tomography）を用いた．使
用した装置は東芝 IT コントロールシステム製マイク
ロ CT スキャナ（TOSCANER30000µhd，空間分解
能 5 µm）である．X 線が非均質な物質を透過する際，

その強度 I は次式に基づき減衰する 6）．

I = I 0 −exp (  μ i x i )  （1）

　ここで I 0，µ i，x i はそれぞれ入射 X 線強度，物質 i

の線吸収係数，透過距離である．線吸収係数は，物質
の種類（構成元素の原子番号），密度，入射 X 線強度
に依存する．一般的に鉄製の被写体に高強度 X 線を
照射するとメタルアーティファクト（偽情報）が発生し
て CT 画像が不鮮明になる 7）ことから，適切な X 線制
御や被写体の工夫が必要と考えられる．本稿では，X
線を透過しやすくかつメタルアーティファクトの発生
を抑制できる構成として，呼び番号 6001 高耐食樹脂
玉軸受を採用した．本軸受は，内・外輪がカーボン繊
維の複合材である特殊フッ素樹脂，保持器がフッ素樹
脂，および特殊ガラス球の転動体で構成されている．
通常特殊環境下で使用される軸受でありシールを装備
しないが，今回は試験中のグリース漏れを防ぐ目的で
外輪側にアクリルプレートを配設した．本軸受にウレ
ア系グリースを空間体積の 53 ％封入して X 線撮影を
行った．X 線制御器の設定は管電圧 55 kV，管電流
260 µA，空間分解能 37 µm，スライス厚 60 µm と
した．断面の位置は Fig. 1 左に示すように，軸受中心，
外輪外径面および軸受左端，右端をそれぞれ 0，1 と
したR - Z円筒座標で定義する．Figure 1右にZ＝0.36
におけるグリース封入直後の CT 画像を示す．濃淡の
違いから内・外輪，保持器，転動体，グリースならび
に空気を識別できることが見てとれる．したがって本
試験片と X 線制御器の設定は，グリース挙動の観察
に適した組合せといえる．

2.2 潤滑形態の遷移

　前記軸受をアキシアル荷重 10 N（外輪側 Z 正方向），
600 min － 1 で内輪回転させて，1 分後，5 分後のグ

Fig. 1	 Left:  Definition  of  R-Z axis,  right:  X-ray  CT 
image of the plastic bearing at the cross-
section, Z = 0.36
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Fig. 2	 X-ray CT images of the plastic ball bearing with urea grease at several slices (top: Initial grease distribution, 
bottom : grease distribution after approximately one-minute rotation)

リース状態を再度撮影した．Figure 2 に Z ＝ 0.29，
0.36，0.44，0.63 における初期，1 分後の CT 画像
を示す．1 分後の CT 画像からグリースは内・外輪お
よび転動体と“すきま”を介して離れている一方で，保
持器とは終始付着している様子が見てとれる．また特
に Z ＝ 0.44，0.63 において転動体間のグリース形状
が各々相似形を成していることが確認できる．これは
転動体間で生じる現象に差異が無いことを裏づけるも
のである．したがって測定対象をある転動体間に固定
して観察された結果は，軸受全体のグリース流動を代
表するものと捉えて問題ないと考えられる．
　Figure 3（a）～（c）に初期，回転から 1 分後お
よび 5 分後のある領域にフォーカスした CT 画像を
示す．断面位置はそれぞれ左から Z ＝ 0.29，0.36，
0.63 である．Figure 3（a），（b）を比較するとグリー
ス状態が大幅に変化していることから，本期間が撹拌
を伴うチャーニング期であったことがわかる．一方，
5 分後の CT 画像，Fig. 3（c）においては 1 分後と同
等のグリース形状を維持していることから，挙動が安
定したチャンネリングの状態に移行しつつあることが
考えられる．また Fig. 3（b），（c）を通じてグリース
形状に変化が少ないということは，転走面から排除さ
れたグリースが再び転走面に戻りにくい状況下に置か
れていると推測できる．

2.3 グリースの X線吸収能

　弾性流体潤滑領域近傍の現象スケール以上のグリー
ス挙動をマクロ流れと定義すると，マクロ流れは塊と
しての移動や表層での変形に加え，グリース内部に
発生する流動に分類できると考えられる．前者は空
気との界面形状から読み取ることができたが，後者
についてはグリースに内在する流脈を経時的に分析
しない限り把握は困難である．グリース内部の流動
状態を観察するために，線吸収率の異なるウレア系，

Fig. 3	 Transition of grease lubrication from churning 
to channeling state observed  from clipped  
CT images at three different times
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バリウム系グリースを併用した X 線 CT 撮影を行っ
た．ここではグリース内部の流動状態が，たとえば
コーヒーにミルクを注いだ際に見られるようなマーブ
ル模様として CT 画像に造影されることを期待してい
る．2 種類のグリース組成および物性を Table 1 に，
両グリースを並べて撮影した CT 画像を Fig. 4 左に
示す．Figure 4 左より，濃淡の違いから各グリース
を CT 画像上で判別できることがわかった．一般に線
吸収係数を密度で除した質量線吸収率は，原子番号と
共に単調増加する傾向にある 6）．バリウムグリースは
ウレアグリースを構成する元素 C，H，N，O に比べ
て原子番号の大きい Ba を含むため，X 線をより吸収
して CT 画像上で白色側に表示されたと考えられる．
Figure 4 右に，両グリースを樹脂軸受に封入した直
後の CT 画像とそれを 256 階調でスペクトル表示し
た結果を示す．封入量はウレア，バリウムグリース同
量程度，合計で空間体積の約 40 ％とした．撮影条件
は従来同様，管電圧 55 kV，管電流 260 µA，空間
分解能 36 µm，スライス厚 60 µm とした．医療現
場における X 線検査では被写体が基本的に生体であ
るため，空気と水をそれぞれ –1 000，0 と定義した
CT 値 6）に基づいて診断が行われるが，産業用途にお
いては被写体が限定されないため上記のような明確な
定義がない．したがって本稿では CT 画像の濃淡情報

（グレイスケール）を 256 階調表示したものを CT 値
と呼ぶことにする．Figure 4 右のスペクトルより，
試験片の中でバリウムグリースの CT 値が最も高いこ

とが見てとれる．試験軸受は Fig. 1 右に示したもの
と同一であるが，被写体に高 CT 値を有するバリウム
グリースが加わったことで CT 画像の濃淡が相対的に
変化した．これは撮影領域で X 線を最も吸収した部
材に対して白色表示を定義しているため，その他が最
大 CT 値との差に基づき全体的に黒色側にシフトした
結果であり，各部材が持つ X 線吸収能自体が変化し
たわけではない．

2.4 内部流動の観察

　前節で示した軸受に対し 2.2 節と同様の条件で X

Fig. 4	 Left: Grayscale comparison among urea, barium grease and air, right: 2D grayscale spectrum of the plastic 
bearing X-ray CT image including two different greases at one cross-section

Lubricant Thickener Base Oil
Base Oil Kinetic Viscosity 

[mm2/s] (40 degrees Celsius)
Density
[g/cm3]

Worked 
Penetration

Urea grease Urea POE 30.5 0.93 264

Barium grease Barium Complex Soap MO + Ester 23.0 0.99 280

Table 1	 Physical properties and composition of urea and barium greases

Fig. 5	 Grease internal flow observed from clipped 
CT images at three different times
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線撮影を行った．Figure 5 に Z ＝ 0.25，0.38，0.5
における初期，回転から 1 分後，5 分後の CT 画像
を示す．グリースの表面形状から得られる知見は 2.2
節と同様であったため詳細の説明は省き，以降はグ
リース内部の様子について観察を進める．Figure 5

（b）において保持器から見た軌道面の回転方向は，内
輪側は紙面時計回り，外輪側は反時計回りである．グ
リース内部では軌道面に引きずられる形で，全体的
に反時計周りの変形が生じていることがわかる．こ
れはグリース表層で生じたせん断変形が分子粘性によ
り内部に伝達したことによるものと考えられる．また
Fig. 5（b），（c）より，バリウムとウレアの中間色を
示すグリースが新たに生成されていることが見てとれ
る．これは 2 種類のグリースが混ざって線吸収係数
が平均化されたことにより生じたものであり，撹拌の
過程（チャーニング）を経た裏付けとなる．一方，グリー
スが形成する模様に注目すると，両者でほとんど変化
がないことから，堆積グリース内部において流動は生
じていないことがわかる．すなわちグリース内部の挙
動は流動ではなく変形であり，チャーニング期に生じ
た変形状態が固体的に維持されると考えられる．

2.5 グリース流れの分析

　Z ＝ 0.25 における各時刻の CT 画像および構成画

素の CT 値λと度数の関係を Fig. 6 に示す．初期，1
分後のプロットには差がある一方，1 分後，5 分後の
それはほぼ一致していることが見てとれる．Figure 7
はλ毎に，1 分後から初期，5 分後から 1 分後の度数
の差分を全度数で除した変化率δ01（λ），δ15（λ）を
各 Z 断面について表示したものである．CT 画像の差
分をとると軸受構成部材に該当する CT 値の度数が相
殺されるため，残度数には空気，バリウム，ウレアグリー
スあるいは 2 種類が混在したグリースが含まれる．流
動が無く CT 画像が変化しない場合には，各流体の CT
値についても同様に相殺されることになる．Figure 7
に基づき潤滑剤の軸方向流れについて Euler 的手法
により分析を行う．δ01 とδ15 の全体像を比較すると
全ての断面においてδ01 の変化が顕著であり，初期流
動が盛んであったことがわかる．対してδ15 には目立っ
た変化は無く，チャンネリングの穏やかな様子を示し
ている．δ01 の各断面に注目すると Z ＝0.25において，
空気（λ≃ 25），ウレアグリース（λ≃ 70），バリウ
ムグリース（λ≃ 220）が減少しており，その減少分
が同一もしくは他断面から流入した混合グリースとし
てλ≃ 95，125 付近を中心に増加していることが見
てとれる．この傾向は他の断面についても同様であっ
たが，唯一空気に関しては Z ＝ 0.50，0.63 において
増加傾向にあった．これは当初充填されていたグリー

Fig. 6	 Grayscale comparison of CT images of initial, after one and five-minute rotation of the plastic bearing at Z = 0.25

Fig. 7	 Change rate of frequency of the plastic bearing X-ray CT images, top: grayscale change from initial to one 
minute (δ01), bottom: grayscale change from one to five minutes (δ15)
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スが外的要因により他断面に移動した結果，空気に置
換されたことで生じたものと考えられる．一方グリー
スの移動先はシール側，Z ＝ 0.25，0.38，0.75 であっ
たことが，同断面の空気の減少状況から読み取れる．
Z ＝ 0.25，0.38 付近には冠形保持器のつめ部からな
る開空間があり，ここは転走面から排除されたグリー
スが軸受の構造上堆積しやすい場所であることがわか
る．一方，Z ＝ 0.75 付近は保持器の肉ぬすみ側であり，
同様に混合グリースが流入したものの，その増加率は
つめ側と比較すると小さい．保持器つめ側と肉ぬすみ
側でグリースの移動量が異なることから，グリースの
流動方向は保持器形状に依存するといえる．特に今回
使用した冠型保持器においては，肉ぬすみ側よりつめ
側にグリースが堆積しやすい安定領域が存在すると考
えられる．

2.6 堆積グリースの空間的不均一性

　Figure 8 は R ＝ 0.62，0.84 における Z 軸周りの
断面を展開した CT 画像（5 分後）である．両者共に転
動体周辺に帯状のグリース A，B が付着しており，特
に後者の一部には撹拌されていないバリウムグリース
C が残っていることが見てとれる．帯状グリースを比
較すると内輪側（A）は転動体の紙面上方，外輪側（B）
は逆に下方に偏っていることがわかる．これはアキシ
アル荷重が外輪に Z 軸正の向きにかかっているため，
転動体と軌道溝接触点（Fig. 1 の a，b）の反対側に空
間が生まれ，それらの発生位置が内輪，外輪側で異な
ることから帯状グリースの堆積位置にも差異が生じた
ものと考えられる．グリースは転走面から排除される
過程で，流路が狭い接触点側ではなくそれとは反対側
の広い空間に移動する傾向があることがわかった．

2.7 グリース同士のせん断現象

　Figure 9 は R ＝ 0.62 における CT 画像（上から初
期，回転 1 分後，5 分後）である．前述の通り 1 分か
ら 5 分後にかけてのグリース状態の変化は，初期 1

分間のそれと比較して僅かであり，形状を維持してい
る．しかし保持器に堆積したグリース（たとえば D1，
D5）と帯状グリース（E1，E5）との間には位置関係に
変化が見てとれる（図上部，グリース塊▼に注目）．全
周にわたる帯状のグリースは内輪の溝肩に付着したも
のであり，位置関係の変化は保持器の公転速度と内輪
の速度が異なることに起因している．さらに一部では
帯状グリースが転動体側面や保持器に堆積したグリー
スと接触していることから，グリース D1，D5 と
E1，E5 の間にはせん断が生じており，これが流体抵
抗の発生源のひとつになっていることが考えられる．
また転動体側面に付着したグリースから染み出た基油
が，ぬれ性により表面を伝って接触部に流れ込むこと
も予想され，溝肩に付着した帯状グリースが油膜形成
に関わる油の供給源になっていることも考えられる．

3. グリース挙動の数値解析
　グリースは基油と増ちょう剤を主成分とした半固体
状の物質である．せん断を受けると増ちょう剤の配
向，破壊が生じて網目構造に保持された基油が流れ出
し（ミクロ流れ），潤滑剤として機能する．一方，せん
断を受けない場合には，形状や付着性を維持して固体

Fig. 8	 X-ray CT images along the cylindrical cross-section, R = 0.62 (top: inner side), 0.84 (bottom: outer side)

Fig. 9	 X-ray CT images in a cylindrical cross-section,  
R = 0.62 (top: initial, middle: one-minute, 
bottom : five-minute rotation)
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的に振舞う．すなわちグリースは固体－流体双方の特
徴を持つ複雑流体であり，主にせん断速度依存性，時
間依存性（チキソトロピー），塑性といったレオロジー
特性を示す 8）．本稿では計算コストの観点から時間依
存性は考慮せず，せん断速度依存性と塑性の 2 種類
のレオロジー特性を有する均質体を想定した．また増
ちょう剤の破壊，分散および基油の染出し，酸化といっ
たミクロな物理・化学現象および接触部の弾性流体潤
滑については考慮せず，グリースと空気のマクロ流れ
のみを解析対象とした．

3.1 レオロジー方程式

　グリース挙動を再現するにあたり，まずは流動特性
を模擬する数理モデルについて検討した．グリースは
降伏値以上のせん断応力を受けることで増ちょう剤が
破壊され，半固体状から液体状へと変化する．このよ
うにせん断応力が，ある降伏値を越えたときに流体層
間にずりを生じて流動を始める流体を塑性流体と呼
ぶ．塑性流体は流動曲線が非線形となる非ニュートン
流体に属し，中でも次式で表される塑性流体はビンガ
ム流体（理想的塑性流体）と呼ばれる．
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ここでτij，τy，ηp，γ̇ ij はそれぞれせん断応力，降伏応
力，塑性粘度並びにせん断速度である．塑性粘度とは
γ̇ → ∞における見掛け粘度である．一般にグリースは
ビンガム流体に近い挙動を示すが，上式に基づき粘度
を見積もると，低速域において実験値との乖離が大き
くなる．そこで本稿では PAPANASTASIOU により修正さ
れた以下のレオロジー方程式 9）を用いた．
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ここで m は応力成長指数と呼ばれる時間の次元を持
つ定数である．m によりビンガム流体と擬塑性流体
の中間のレオロジー特性を示す流動曲線が得られる．
τy，ηp，m を適切に設定することにより，ストレス

オーバーシュートを伴わない多種のグリース特性を広
く網羅することができる．ウレア系，バリウム系グ
リースの降伏応力，塑性粘度ならびに応力成長指数を
Table 2 に，見掛け粘度の測定値および計算値の比較
を Fig.10 に示す．Figure 10 より，計算値はグリー
スのせん断速度依存性を良好に再現できているといえ
る．

3.2 非ニュートン流体解析手法の検証

　続いて式（4）を適用した非ニュートン流体解析手法
について検証を行った．検証モデルは正方キャビティ
内流れ 10）である．一辺 L ＝ 1 m の矩形領域（左下隅
に座標原点，水平および垂直方向に x，y 座標，格子
数 50 × 50）において，上壁を U ＝ 1 m/s で移動さ
せた．流体の密度ρ＝ 1 000 kg/m3，塑性粘度η p ＝
10 Pa・s とし，Re ＝ρ UL /ηp ＝ 100 の条件下で定
常計算を行った．Figure 11 に領域内の流速プロファ
イルを示す．図中の Bn とは，Bn ＝ Lτy /Uηp で定義
されるビンガム数と呼ばれる無次元量である．流速 u，
v（それぞれ速度の x ＝ 0.5 における x 成分，y ＝ 0.5

Grease τy [Pa] ηp [Pa·s] m [s]

Urea   829 1.020 10

Barium 1314 0.276 10

Table 2	 Rheological parameters of urea and barium 
greases

Fig. 10	 Comparison the calculated apparent viscosity 
curve of two greases and experimental results

Fig. 11	 Velocity u, v profile along the vertical and 
horizontal mid-plane at different Bingham 
number
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における y 成分）について，P. NEOFYTOU ら 11）と同等の
結果が得られたことから，本手法は非ニュートン流体
の解析手法として妥当であるといえる．

3.3 玉軸受におけるグリース流れ解析

　前述の非ニュートン流体をグリースと見なし，玉軸
受内部のグリース挙動解析を行った．解析対象は玉軸
受 6001，解析領域は内・外輪，保持器，転動体，シー
ルに囲まれた閉流路を転動体数で八等分した空間とし
た．要素分割が困難な接触部近傍にすきまを作るため，
玉径を 3.4 ％縮小したモデルを使用した．転動体と内・
外輪接触部（弾性流体潤滑領域）の影響，荷重等による
クリアランスの変化および潤滑剤の漏れは考慮しな
い．解析は非圧縮・非定常・等温の層流潤滑を仮定した．
自由界面を含む流れの数値計算法として，体積率を輸
送して界面形状を捕捉する VOF（Volume of Fluid）
法を用い，支配方程式は有限体積法を用いて非構造格
子上で離散化した．運転条件は内輪回転 600 min － 1

とした．潤滑剤には Table 2 に示したウレア系，バ
リウム系グリースの流動特性を各々与えた．封入量は
両者同量，併せて空間体積の約 40 ％とした．非定常
計算の結果を以下に示す．解析開始と同時にグリース
がしゅう動面に引きずられ，その後巻き込まれながら
撹拌されるチャーニング期が続いた．そして回転から
10 秒程度でしゅう動面とグリース間に“すきま”が生
じて，挙動が安定なチャンネリング状態にシフトした．
その際，保持器上に堆積したグリース内部で流動は確
認されなかった．以上数値解析で再現された結果は，
X 線試験で観察されていたものと定性的に同様であっ
た．Figure 12 に挙動安定後の解析結果と X 線 CT

画像を示す．解析結果は空気を白色，グリースをコン
ターで表示した．各断面を比較すると表面形状や内部
の変形状態が良好に一致していることが見てとれる．

3.4 基油リザーバの形成

　Figure13 左に隣接する転動体の中間部と R ＝
0.73 における CT 画像（それぞれ a，b），中央および
右に解析で求めたグリース分布と粘度分布を示す．内
輪溝肩上に丘状の堆積グリース F が付着しているこ
とが Fig. 13 a）から確認できる．堆積グリースの淡
い灰色は，白色のバリウムグリースと濃い灰色のウレ
アグリースが混ざったことを示している．これは撹拌
の過程を経て，転走面から排除されたグリースが溝肩
に堆積するという通説と一致するものである．保持器
上に堆積した灰色のグリース G にも同様のことが言
える一方，当初から保持器に付着していたバリウムグ
リース H に変化が無いことから，グリース内部に撹
拌の影響は及ばなかったことがわかる．Figure 13 b）
は保持器爪部近傍の断面である．堆積グリース I が初
期から存在したグリース J に覆いかぶさり蓋をする
形となっていることが見てとれる．回転前後で既存グ
リース J の形状に変化が無いことから，つめ部に位
置するグリースが直接潤滑へ寄与することは難しく，
外的要因が作用しない限り基油のリザーバとして機能
するものと推測される．一方，解析では内輪溝肩や保
持器上に，撹拌グリース F’，G’，I’が堆積する結果
が得られた．堆積グリースは軌道面やそれに付着した
グリース薄膜と空気を介して離れていることから，流
れ的に安定な状態に移行している．またグリース内部
に顕著な流動は確認されず，固体的に形状を維持する

Fig. 12	Comparison calculated unsteady grease behavior and experimentally captured X-ray CT images of urea and 
barium greases in the plastic bearing at several axial slices
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様子が再現された．Figure 13 右は，内輪および保
持器表面に接する流体（グリースと空気）の粘度を示し
たものである．これを見ると，内輪溝肩や保持器冠部
表面の粘度が軌道面と比べて極めて高いことが分か
る．したがって一旦排除されたグリースが転走面に戻
りにくい所以は，流体が高粘度を維持して表面に付着
していることにあると考えられる．

3.5 再潤滑

　安定位置に堆積したグリースが基油リザーバ以外の
潤滑機能を果たす可能性として，自身の再潤滑があ
る．急加減速や衝撃環境下で軸受が使用される場合，
グリースに外力が作用して堆積位置から飛ぶことが予
想される．Figure 14 に，保持器へのグリース堆積
状態を撮影した CT 画像（左）と解析結果（右）を示す．
前述の通りグリースが空気を介してしゅう動部と離れ
ている限り挙動に変化は見られない．しかし Fig. 14 
b）に示すように一部飛散してきたグリース K が堆積
グリースに付着すると，堆積グリースが成長して“す
きま”が狭まり，軌道面と接触する可能性が高くなる．
やがて成長や（本解析では未考慮であるが）加振が繰り

返されると，Fig. 14 c）のように軌道面と接触して潤
滑が起こる．これがグリースマクロ流れにおける再潤
滑プロセスのひとつと考えられる．

4. 結言
　2 種類のグリースを封入した樹脂軸受を対象に X
線 CT 撮影および数値解析を実施した．得られた知見，
要点を以下にまとめる．

（1）X 線吸収能を考慮した部材選定により，軸受内
部のグリース形状を X 線 CT で撮影した．これ
によりチャーニング，チャンネリング状態のグ
リース分布が視覚的に明らかとなった．

（2）グリースの X 線吸収能の違いを利用して，グリー
ス内部の流動状態を CT 画像上に造影した．チャ
ンネリング状態の堆積グリースは，内部に流動を
伴わず固体的な挙動を示すことがわかった．

（3）CT 画像および CT 値の変分を分析した結果，グ
リースは保持器つめ部や接触点逆側の開放された
広い空間に堆積しやすいことがわかった．

（4）グリースのレオロジー方程式を組み込んだ CFD

Fig. 13	Experimentally captured grease reservoir formation and calculated grease distribution

Fig. 14	X-ray CT image and calculated transient grease flows for indicating one of the grease relubrication processes
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（Computational Fluid Dynamics）技術により，
チャーニングからチャンネリングへの過渡現象を
数値的に再現した．CT 画像に基づくグリース挙
動の比較から解析技術の妥当性を確認し，リザー
バ形成や再潤滑のプロセスについて考察した．

　なお，本稿での結果は 600 min– 1 という限定的な
回転条件によるものである．軸受回転速度の尺度を示
す dmn 値（転動体のピッチ円径 dm と回転数 n の積）は
12 000 と 40 000 以下の極低速条件 3）に該当するた
め，グリースは表層を主とした緩やかな変化が支配的
な挙動を示した．原形を留めないほど激しく撹拌され
るような高速条件では，異なるグリース分布が得られ
ると予想される．これは今後の課題である．
　3.5 節の考察に基づくと，堆積グリースを潤滑に寄
与させて軸受寿命の延長を図るためには，堆積グリー
スと軌道面が接触する確率を上げるよう軸受設計を工
夫する必要があるといえる．すなわち流体が移動する
空間領域（主に保持器形状に依存）の設計，適度に分
裂・飛散しやすいグリースの開発や使用条件（衝撃の
有無等）に適合したグリースの選定を織り交ぜた，総
合的な潤滑デザインを行うことが重要であると考えら
れる．
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1. まえがき
　多くの産業分野で使用される回転機械設備の状態監
視は，運用コストの削減や，突発的な事故の回避のた
めに重要である．中でも転がり軸受のはく離損傷は代
表的な診断対象である．はく離の診断においては測定
された振動信号を用いた手法が一般的である 1）が，高
精度診断のためには，損傷時データの蓄積・特徴量の
選出・診断閾値の設定を診断対象の設備毎に行う必要
がある．通常，損傷時データの入手性は低いため，診
断対象設備の損傷時データが十分に蓄積されるまでの

長い期間中，高精度な診断は期待しづらい．従って，
十分な損傷時データを保有していない機械設備に対し
ても，はく離時の軸受振動特徴を高精度で診断する手
法が望まれる．
　一方，深層学習（Deep Learning）は画像分類など
のタスクにおいて，大量のデータで学習した分類モデ
ルを使用することで，入力データから有用な特徴量を
自動抽出できることが知られている 2）．このことから，
多様なはく離軸受の振動データを深層学習モデルの学

In recent years, there has been an increasing interest in deep learning technique for bearing flaking diagnosis, because 

it is possible to select vibration features and set diagnostic thresholds without domain knowledge of bearing diagnosis. The 

authors has proposed previously the CNN-LSTM model trained by using various dataset which would be better generalization 

performance than that in studies ever reported, i.e., the model might be available for actual rotating machinery, in which 

vibration feature is affected by type of bearings, various operating conditions and unknown disturbance. In this study, the 

model was analyzed by Grad-CAM, which was known as a visualization tool for deep learning model for image data, to 

know how the model detects the flaking. The analysis of Grad-CAM has shown that the periodic impulsive waveforms were 

detected when the test signal derived were of fault bearings as well expertized engineer will do. Furthermore, it is proved 

that the extracted feature is still available even though the waveforms were contaminated with white noise. In addition, the 

analysis also revealed the over-fitting situation of trained model. Therefore, it was concluded that Grad-CAM analysis was able 

to evaluate the trained deep learning models of bearing vibration diagnosis.

1. 緒言
2. 深層学習による診断モデルの汎化性能向上 3）

2.1 適用した深層学習診断モデル
2.2 使用したデータセット
2.3 学習・評価方法
2.4 評価結果概要

3. 診断モデル処理過程の可視化
3.1 診断モデル処理過程可視化手法  

Grad-CAM
3.2 Grad-CAMによる入力データ注視領域

の可視化結果
4. まとめ

佐藤 佳宏朗吉松 修
吉松 修＊，佐藤 佳宏朗＊，柴崎 健一＊

Rolling Bearing Diagnosis Based on Deep Learning 
Enhanced by Various Dataset Training

O. Yoshimatsu, Y. Satou, K. Shibasaki

多様データセットを用いた深層学習による 
転がり軸受の損傷診断

	 ＊	 日本精工株式会社 NSK Ltd.

柴崎 健一
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習に使用することで，多様データに共通する汎用的
な特徴を抽出するモデルが構築でき，未知の軸受診断
に対しても有効な汎化性能（未知のデータに対しての
有効性）の高い診断が見込める．しかし，近年多く見
られる深層学習を用いた軸受診断に関する報告におい
て，診断モデルで抽出される特徴量およびモデルの汎
化性能について論じられているものは少ない．
　そこで，著者らは汎化性能の高い軸受はく離診断モ
デルを構築するために，多様なはく離振動加速度デー
タを含むデータセットを構築・使用し，深層学習によっ
て学習した診断モデルの汎化性能を評価した 3）．その
結果，学習データの測定環境を多様化させることで，
診断モデルの汎化性能が向上した．しかし，深層学習
モデルは出力までの処理過程を把握することが困難で
あるため，汎化性能が向上した要因についての考察は
不十分であった．
　本研究では，学習データの多様性を増加させた際の，
深層学習診断モデルの汎化性能向上の要因を考察する
ため，深層学習の診断処理過程を可視化する手法を用
いて，はく離振動の汎用的な特徴である，周期的な衝
撃振動検知の有無を検証した．

2. 深層学習による診断モデルの汎化性能向上3）

　著者らはこれまでの取組みにおいて，深層学習によ
る軸受診断モデルの汎化性能を向上させるため，それ
ぞれ測定環境の異なる 3 種の振動加速度データセッ
トを使用して学習データ・テストデータを作成し，診
断モデルの学習・テストを実施した．その結果，多様
なデータおよび診断対象環境下で測定された正常振動
加速度データで学習した診断モデルで，汎化性能が向
上することを確認している．本章ではその概要を紹介
する．

2.1 適用した深層学習診断モデル

　本研究では，診断処理過程の可視化を行う対象と
し て CNN（Convolutional Neural Network） と
LSTM（Long Short -Term Memory）を組合せたモ
デルを適用している．CNN は主に画像処理に適用さ
れる深層学習の一種であり，畳込み層とプーリング層
での処理が繰り返されることで画像データの局所特徴
が抽出される 4）．LSTM は時系列データ処理や自然言
語処理に主に適用される深層学習の一種であり，デー
タの前後関係を考慮した分類・回帰を行うことが可能
である 5）．本研究で適用したモデルの概略図を図 1 に
示す．本モデルは 9 層の CNN 層・1 層の LSTM 層・
1 層の全結合層から構成される 2 クラス分類（正常・

損傷）モデルである．
　本モデルの狙いは，はく離時の振動の汎用的な特徴
を抽出することである．軸受はく離が発生した場合，
転動体などの軸受部品がはく離箇所を通過する際に衝
撃振動が発生する．この衝撃振動の発生間隔は，はく
離発生箇所や軸回転数によって決定され，通常は一定
周期で発生する．CNN によって衝撃振動の抽出を狙
い，LSTM によって周期性の有無の判定を狙った．

2.2 使用したデータセット

　学習・テストに使用した 3 種のデータセット（A，
B，C）の詳細を表 1 に示す．各データセットは，異
なる試験機に設置された振動加速度センサの測定デー
タで構成されている．軸受名番・運転条件・測定条
件・軸受に加工された人工欠陥のサイズや位置なども
それぞれ異なり，多様な振動加速度データが含まれて
いる．データセット A は Case Western Reserve 
University が公開している軸受振動データ 6）を使用
して構築したものであり，人工欠陥が加工された 12
種の玉軸受および正常玉軸受が，4 種の荷重条件下で
使用されている．データセット B は円筒ころ軸受に
4 種の人工欠陥を加工したものと正常品を，9 種の運
転条件下で稼働させた際の振動加速度データで構築さ
れている．データセット C は，5 種の人工欠陥が加
工された球面ころ軸受および正常品を，24 種の運転
条件下で稼働させた際の振動加速度データで構築され
ている．データセット B，C の試験はいずれも著者
らが実施した．また，各データセットは多数の振動加

CNN layer 1

CNN layers 2-9

LSTM layer

Fully connected layer

Output

Input

4 096 points * 16ch 

16 points * 256ch

Acceleration waveform 8192 points

Fig. 1	 Diagram of the applied CNN-LSTM model 3)
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速度データで構成されている．各々の振動加速度デー
タは 1 フレーム 8 192 点であり，正規化処理（平均値
＝ 0，標準偏差＝ 1）されている．各データセットの
正規化処理後の振動加速度波形の一部を図 2 に示す．
はく離時の振動加速度データに周期的な衝撃振動が含
まれていることが確認できる．

2.3 学習・評価方法

　これら 3 種のデータセットを用いて，診断モデル
の学習およびテストを実施した．学習データは 5 000
フレームの振動加速度波形から構成されており，正
常時・はく離時の比率は 1：1 である．複数のデータ
セットの振動加速度波形を混合させる場合は，各デー

タセット振動加速度波形数の比率を等しくした．一方，
各テストデータは 2 000 フレームの振動加速度波形
で構成されており，いずれも学習データとの重複はな
い．診断モデルの学習は全て，エポック数 10 の段階
で終了させた．1 エポックは 5 000 フレームの波形
データを使った学習 1 サイクルを表す．また，診断
モデルの各層での計算に用いられる重み係数の初期値
や，学習データの並びはランダムに決定されるため，
学習結果は安定しない．そのため，各学習・テストは
100 回ずつ実施し，テスト結果の平均値で評価した．
　なお，評価指標には F 値を用いた．F 値は 0 ～ 1
の値で算出され，1.0 に近いほど診断精度が高い．診
断結果が全て同一で出力されるような学習に失敗した

Dataset name A(CWRU data) B C

Bearing type Ball bearing Cylindrical roller bearing Spherical roller bearing

Bearing number 6205-2RS JEM(SKF/NTN) NU2228BMMA(NSK) 230/750CAME4(NSK)

Sampling rate [Hz] 48 000 48 000 800

Rotational speed [min-1] 1 730 to 1 797 (4 speeds) 1 200 to 1 750 (3 speeds) 8 to 20 (4 speeds)

Load conditions 4 (Motor horse power) 3 (Radial) 6 (Radial + Axial)

Types of artificial defect

Fault Sizes Fault Sizes Fault Sizes

None 1 None 1 None 1

Inner race 4 Inner race 3 Inner race 1

Outer race 4 Outer race 1 Outer race 4

Ball 4

Table 1	 Details of the Datasets 3)
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Fig. 2	 Examples of normalized acceleration waveforms of Data A, B and C 3)



NSK Technical Journal No. 692 (2020)86 NSK Technical Journal No. 692 (2020)NSK Technical Journal No. 692 (2020)

診断モデルの F 値は，本研究のケースでは 0.33 とな
る 3）．
　さらに，実際のフィールドでの設備診断を想定し，
各テストデータにノイズを混入した状態で，学習済み
の各診断モデルによる評価を追加で行った．今回学
習に使用したデータセットは全てクリーンな環境の試
験機で測定されたものだが，実際のフィールドの機械
設備では様々な要因による外乱振動の発生が予測され
る．そのため，各テストデータの正規化された振動加
速度波形に対し，ガウシアンノイズを付加した．ガウ
シアンノイズの標準偏差σは 0.1，0.2，0.5，1.0，2.0
の 5 種で，いずれも平均値は 0 とした．これらのガ
ウシアンノイズは Python3.5.4 の数値計算ライブラ
リ Numpy1.14.2 で生成した．

2.4 評価結果概要

　多様な環境下で測定された軸受振動加速度データを
学習に使用した深層学習診断モデルは，単一環境下の
データで学習した診断モデルと比較して高い汎化性能
を示し，さらにデータにノイズが混入された場合の診
断精度への影響も低かった．代表的な評価結果を用い
て，深層学習診断モデルの汎化性能の傾向を説明する．
　図 3 はデータセット B のテストデータに対し，様々
組合せのデータで学習した診断モデルによる診断精度
を示している．図中の Bn はデータセット B の正常
時の振動加速度データのみを表している．図中の診断
モデルのうち，データセット A ＋ C ＋ Bn で学習し
た診断モデルは，他のデータで学習したモデルよりも

F 値が大きく向上していた．このように，多様な条件
下で取得したデータで学習した診断モデルは，単一環
境で取得したデータのみで学習した場合と比較して，
汎化性能が向上する傾向にあった．
　図 4 はデータセット C のテストデータに対しノイ
ズを付加した場合に，様々な組合せのデータで学習
した診断モデルによる評価結果を示す．図中の Cn は
データセット C の正常時の振動加速度データのみを
表している．いずれの診断モデルにおいても，ノイズ
のσが 1.0 以上の場合，F 値が大きく減少するが，デー
タセット A ＋ B ＋ Cn のデータで学習した診断モデ
ルでは，F 値の減少が他のデータで学習した診断モデ
ルより抑えられていた．このように，多様な条件下で
取得したデータで学習した診断モデルは，単一環境で
取得したデータのみで学習した場合と比較して，ノイ
ズの影響を受けにくい傾向にあった．

3. 診断モデル処理過程の可視化
3.1 診断モデル処理過程可視化手法 Grad-CAM

　軸受はく離診断モデルにおいて，入力データ中の周
期的な衝撃振動の有無が，診断結果に寄与している
か確認するため，学習済みの診断モデルに対し Grad-
CAM を適用した．Grad-CAM は深層学習モデルに
おいて出力結果に強く寄与した入力データ中の領域を
可視化する手法 7）であり，画像分類モデルの分類根拠
を確認する目的などで利用されている．本報告でのモ
デルに応用した算出式を式（1），式（2）に示す．
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Fig. 3	 Test results of the model for dataset B and 
trained without fault data of dataset B 3)
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 （1）α =
Z

c 1
k ∂Σ

Z

i=1
Ak

i

∂ y c

 （2）L =c
Grad-CAM Σ

k
Akα c

k

　式（1）では，振動加速度データ入力時の出力クラス
c のスコア y c を，特定の層での k ch 目の i 点目出力
データ A ki で微分し，微分結果の勾配 ∂ y c/∂ A ki を出力
全 Z 点で平均し，k ch 目の重み係数α ck を求めている．
式（2）では，式（1）で求めた重み係数α ck を用いて，出
力結果 A kの k ch 分の重み付き和を，L cGrad-CAM として
算出している．
　本研究では診断モデル中の 9 層目の CNN 層の出力
を対象に Grad-CAM を適用した．この層での Grad-
CAM 結果は，8 192 点の入力データに対応した 16
点の値であり，この値が大きい位置に対応する入力

Imput waveform : Normal

Important region of prediction result : Normal
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Fig. 5	 Example of Grad-CAM result applied to 
high generalization performance model with 
normal waveform input
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Fig. 7	 Example of Grad-CAM result applied to high 
noise robustness model with fault waveform 
input added no noise

データは診断結果に対する寄与が強い注視領域であ
る．また，値が低い箇所に対応する入力データはもう
一方のクラス出力に対する寄与が強い領域であること
を意味する．本報告では，周期的な衝撃振動の検出性
能のみを検証するため，Grad-CAM 結果は正規化処
理した．

3.2 Grad-CAMによる入力データ注視領域の可視

化結果

　図 3，図 4 中の特定の診断モデルへの Grad-CAM
結果の代表例を図 5 ～図 14 に示す．各図の上段は診
断モデルに入力した振動加速度波形を表し，下段は
Grad-CAM 結果である注視領域を a ～ p の 16 点で
表す．
　図 3 の評価において高い汎化性能を示したモデル
に着目し，高汎化性能モデルが抽出している特徴量を
確認するため，データ A ＋ C ＋ Bn で学習し F 値 0.9
以上の精度を達成した特定の診断モデルに対し，Grad-
CAM を適用した結果を図 5，図 6 に示す．図 5 は

Imput waveform : Fault

Important region of prediction result : Fault
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Fig. 6	 Example of Grad-CAM result applied to high 
generalization performance model with fault 
waveform input
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Fig. 8	 Example of Grad-CAM result applied to low 
noise robustness model with fault waveform 
input added no noise
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Imput waveform : Fault

Important region of prediction result : Fault
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Fig. 9	 Example of Grad-CAM result applied to high 
noise robustness model with fault waveform 
input added σ = 0.5 noise
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Important region of prediction result : Fault
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Fig. 10	 Example of Grad-CAM result applied to low 
noise robustness model with fault waveform 
input added σ = 0.5 noise

正常時の振動加速度データ入力時の結果であり，入力
データの後方 p 位置が注視領域である．一方，図 6 は
はく離時の振動加速度データ入力時の注視領域が b，
f，j，m 位置となっており，衝撃振動に対応した周期
的な位置であることが分かる．これにより，適用した
診断モデルが，はく離時の振動加速度信号に共通する
周期的な衝撃振動を特徴量として抽出しており，従来
の判定方法と同様な妥当な診断をしていることが確認
された．
　また，図 4 の評価において，入力データに付加さ
れたガウシアンノイズの標準偏差σが増加しても，
データ A ＋ C ＋ Bn で学習した診断モデルの F 値が
低下しにくかった点に着目し，診断モデルのノイズ耐
性の要因を考察した．データ A ＋ C ＋ Bn で学習し
た診断モデルの Grad-CAM 結果を図 7，図 9，図 11
に示し，データ C のみで学習した特定の診断モデルの
Grad-CAM 結果を図 8，図 10，図 12 に示す．いず
れも同一のデータに対し，σを 0，0.5，2.0 と増加
させたガウシアンノイズを入力している．図 7，図 9，

図 11 ではσが増加していても衝撃振動に対応した位
置 b，g，m 近傍の値が高くなっているのに対し，図
8，図 10，図 12 ではσが増加すると衝撃振動に対応
した位置 c，h，m 近傍の値が低く，衝撃振動とは無
関係な位置pが注視領域となっていた．このことから，
ノイズ耐性の高い診断モデルでは，ノイズ混入時にも
入力データ中の周期的な衝撃振動を抽出できているこ
とが確認された．
　さらに，図 3 中のデータ A ＋ C ＋ Bn で学習した
診断モデルが，Epoch5 以降の学習が進むにつれて
F 値が減少している点に着目し，その要因を検証する
ために，Epoch4 時点と Epoch10 時点の同一診断モ
デルに対し，Grad-CAM を適用した．各モデルに同
一データを入力した際の結果を図 13，図 14 に示す．
図13 の Epoch4 時点では衝撃振動に対応した位置 c，
g，k，n が注視領域となっているのに対し，図 14
の Epoch10 時点では，位置 d，g，k，n での Grad-
CAM 結果の値が衝撃振動によって大きく異なり，そ
のために誤診が発生し得ることが分かった．これによ
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Fig. 11	 Example of Grad-CAM result applied to high 
noise robustness model with fault waveform 
input added σ = 2.0 noise
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Fig. 12	Example of Grad-CAM result applied to low 
noise robustness model with fault waveform 
input added σ = 2.0 noise
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り，抽出される特徴量が学習データに対し特化しすぎ
て，モデルの汎化性能が低下してしまう「過学習」と思
われる現象が確認された．そのため，高汎化性能の診
断モデルを構築するためには，汎用的な特徴が抽出さ
れているか，Grad-CAM などの手法を用いて学習状
況を確認する必要がある．

4. まとめ
　転がり軸受の正常時・はく離時の振動加速度データ
から，はく離の有無を診断する深層学習モデルにおい
て，高い汎化性能を示した診断モデルが抽出している
特徴量について，Grad-CAM を用いて考察を行った．
その結果，Grad-CAM によって診断モデルにおける
入力データ中の注視領域を可視化できることが確認さ
れた．また，高い汎化性能を示した診断モデルでは，
はく離振動に共通する特徴である周期的な衝撃振動が
捉えられていた．さらに，入力データにノイズが付加
されていても，周期的な衝撃振動が捉えられているこ
とも確認された．一方で，過学習により汎化性能が低
下し得ることも分かったが，Grad-CAM などの手法
で過学習を判断できる可能性も明らかになった．
　今後，学習結果の正当性を検証する方法の構築およ
び，フィールドデータへの本手法の適用を行いたい．
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Fig. 13	Example of Grad-CAM result applied to high 
generalization performance model at epoch 
4 with fault waveform input
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　自動車の燃費・電費向上を目的とした変速機（トラ
ンスミッション：以下 T/M）の小型・軽量化のため，
T/M内で使用される転がり軸受にも同様に小型・軽
量化が求められている．しかし，軸受を小さくすると，
耐久性が低下し，損傷が生じやすくなる．T/M用軸
受に最も多く見られる損傷形態は，潤滑油中に含まれ
る異物を噛み込むことによって形成された圧痕を起点
としたはく離である．そのため，T/M用軸受は圧痕
起点型はく離に対する耐久性の向上が重要である．
　NSKでは，これまでも圧痕起点型はく離対策仕様
の軸受を開発してきたが，これらの軸受は，長時間か
つ特殊環境での熱処理技術や NSKオリジナル材が必
要であった．そのため，海外での自動車の生産が増え
る中，長寿命転がり軸受の現地生産が困難であること
が課題であった．このような課題を解決するため，グ
ローバルで調達が容易な材料を開発し，さらに特殊な
熱処理を必要とせずに長寿命化が可能な技術を確立し
たので紹介する．

1. 特長
1.1 材料の入手性の向上

　グローバルで調達が容易な ISO規格（国際標準規
格）鋼をベースに材料を開発したため，材料の現地調
達が容易である．

1.2 熱処理効率の向上

　長時間かつ特殊環境での熱処理技術を必要とせずに
必要な寿命を確保した．本技術の確立により，生産時
の使用エネルギーを削減することが可能である．

1.3 長寿命化

　標準軸受に対し，圧痕起点型はく離寿命が 1.5倍に
延びるため（図 1），低フリクションに繋がる小型・軽
量化が可能となる．標準軸受に比べ，開発軸受は約
20 ％の軽量化が可能（図 2）．更に，圧痕起点型以外の
はく離に対しても，開発軸受は長寿命を実現する（図 3）．

現調化対応長寿命材（SHJ7）
Long Life Material for Local Procurement (SHJ7)

写真 1 SHJ7材の円すいころ軸受
Photo 1	 Tapered Roller Bearing of SHJ7 Material

寿
命
比

標準軸受
(SUJ2)

開発軸受 UR軸受 HTF軸受

1.5倍
以上

図 1 異物混入潤滑環境下での寿命試験結果
Fig. 1	 Life test result under contaminated condition
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2. 用途
　本製品による長寿命，低トルク，小型軽量化技術は，
すべての形式の T/Mに適用可能である．

3. まとめ
　「SHJ7材」は，調達性が良好で特殊な熱処理が不要
な材料であるにも関わらず，軸受寿命延長効果を有す
る材料であり，T/M用軸受の高信頼性，低トルクと
小型・軽量化に貢献可能である．
　NSKは，変化の激しい自動車市場のニーズに適応
した製品の開発と提案を今後も積極的に進める．

転がり軸受のはく離

介在物起点 高温起因 水素起因 表面起点

介在物周辺の
応力集中による組織変化

バタフライ

高温での
組織変化の加速

WEC

水素による
組織変化の加速
白色組織

異物圧痕縁の
応力集中と接線力

クリーン潤滑試験 高温試験(150 ℃) 水素チャージ試験 異物混入潤滑試験

2倍以上
2倍以上約1.5倍 1.5倍以上
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図 3 SHJ7材の軸受寿命特性
Fig. 3	 Bearing life characteristic of SHJ7

 

標準 開発軸受

0.35kg 0.28kg20％
軽量

20 19φ
45

φ
75

φ
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φ
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図 2 開発品の軽量化効果
Fig. 2	 Weight saving effect by developed products
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　ハブユニット軸受は，自動車の車輪（タイヤ，ホイー
ル）の中心にある重要な基幹部品である．その構造は，
車輪を支える転がり軸受とハブシャフト等の足回り周
辺部品をユニット化したものである．第1世代（HUB 1）
から第 3世代（HUB3）へと周辺部品を取り込みなが
らユニット化が進行している．
　ピックアップトラックや大型 SUV，商用車には，
円すいころハブユニット軸受が多く採用されている．
円すいころ軸受は，同サイズの玉軸受と比較して長寿
命，かつ，剛性が高いためである．一方，乗用車向け
に多く採用されている玉軸受は，第 3世代（ハブシャ
フト一体）まで広く実用化されているのに比べて，円
すいころ軸受の多くは，生産上の制約から，単列 2
個使い，または，第1～第2世代までの採用にとどまっ
ている．
　このため，カーメーカーや市場でのハブ軸受交換時
にハブシャフトを組付ける必要があり，圧入不具合や
締結力過不足が，異音などの市場不具合につながる可
能性がある．この背景から，第 2.5世代（ハブシャフ
ト組付け )，第 3世代のニーズが高まっている．
　また，各国の環境規制，燃費基準が強化され，燃費
改善の取り組みが乗用車以外にも拡がっており，円す
いころハブユニット軸受のフリクション低減は重要な
課題である．
　NSKは，これらのニーズに対応するため，ユニッ
ト化と低フリクション技術の適用を進め，自動車の信

頼性向上・燃費低減に貢献する「高機能円すいころハ
ブユニット軸受」を開発したので紹介する．

1. 特長
1.1 ユニット化による信頼性向上

　現行の第 2世代円すいころハブユニット軸受に対
し，予めハブシャフトを組付けた第 2.5世代を開発
した．さらに，ハブシャフトと内輪を一体化した第 3
世代も開発中である．

自動車向け「高機能円すいころハブユニット軸受」
High Performance Tapered Roller Hub Unit Bearings for Automobile

写真 1 高機能円すいころハブユニット軸受
Photo 1	 High performance tapered roller 

hub unit bearing

現行品

第 2 世代

新製品

第 2.5 世代 第 3 世代

ハブユニット軸受

カーメーカーで

・ハブシャフトの組付け
・予圧管理

ＮＳＫで

・ハブシャフトの組付けまたは一体化
・予圧管理

開発中

ハブユニット軸受 ハブユニット軸受

ハブ
シャフト
圧入

ナット
締結

ハブ
シャフト
圧入済

ハブ
シャフト
一体化 加締め

締結済
加締め
締結済

図 1 円すいころ軸受のユニット形式
Fig. 1	 Tapered roller hub unit bearing generation
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　NSKがハブシャフト組付けと予圧管理を実施する
ことで，ハブシャフト圧入時の不具合や締結力過不足
といった不適切な組付けを防止し，市場での信頼性向
上に貢献する．

1.2 低フリクション技術の適用

　NSKがこれまで乗用車向けの玉軸受で培ってきたグ
リースやシール，高密封性キャップといった低フリクショ
ン技術を円すいころハブユニット軸受にも適用した．

1.2.1  高機能グリース

　軸受内部のフリクション低減としては，低フリク
ショングリースを適用している．基油動粘度が低く，
温度変化に対する粘度変化が小さい基油を採用するこ
とで低フリクション，且つ高温高荷重域でも粘度が確
保されるグリースが開発されている．
　この高機能グリースは，添加剤の配合や種類を調整
することにより，軸受内部に浸入してしまった水を無
害化する耐水効果も有し，高信頼性にも貢献できる．

1.2.2  低フリクションシール

　シールのフリクション低減としては，シールリップ
反力の低減や低フリクションシールグリースを適用し
ている．リップ反力の低減は，FEM解析によりその
面圧分布を最適化することで，低フリクション化と耐
泥水性向上の両立を図っている．

低フリクション
シール

高機能グリース
(軸受内部)

高密封性
キャップ

図 2 円すいころハプユニット軸受の構造と低フリクショ
ンアイテム

Fig. 2	 Structure of tapered roller hub unit bearing 
and low friction item

　シールグリースも，基油動粘度が低く，温度変化に
対して粘度変化が小さい，内部グリースと相互混合し
ても機能に影響を与えない低フリクションシール専用
グリースを適用している．温度による粘度変化が小さ
いため，常温での動トルクだけでなく，低温時のトル
クにもフリクション低減効果が期待できる．

1.2.3  高密封性キャップ

　従動輪は，ハブシャフトの内部にドライブシャフト
がないため，インナ側には，シールではなく端面を覆
う高密封性キャップの採用が可能である．これに伴
い，インナ側シールを廃止し，シール摺動によるフリ
クションをゼロにできる．
　また，高密封性キャップは，外輪との嵌合部にゴム
を加硫接着することで，外部からの泥水浸入に対して
高い密封性も有し，信頼性向上にも貢献できる．

　これら低フリクション技術の適用で，約 20～ 35 ％
のフリクション低減を実現した（第 2世代との比較）．
また，第 3世代化することで，さらに約 10 ％のフリ
クション低減が可能である．

2. まとめ
　ピックアップトラックや大型 SUV，商用車向けに
ハブ軸受のユニット化を進行させ，さらに玉ハブユ
ニット軸受で培ってきたグリースやシール，高密封性
キャップといった低フリクション技術を適用すること
により，信頼性向上と低フリクションを両立した高機
能円すいころ軸受を開発した．
　この高機能製品の市場への展開を通して，自動車
の信頼性向上と地球環境への負荷低減に貢献していく．

    

低フリクション
技術

回
転
ト
ル
ク

新製品

軸受
内部

アウタ側
シール

インナ側
シール

開発中開発中

約 20 %
減

約 30 %
減

約 35 %
減

約 45 %
減

第 2 世代
駆 / 従動輪

第 2，2.5 世代
駆 / 従動輪 

第 3 世代
駆 / 従動輪

第 2，2.5 世代
従動輪 

第 3 世代
従動輪

シール
グリース

シール
グリース

シール
グリース

シール
グリース
キャップ

図 3 回転トルク効果試算
Fig. 3	 Friction reduction calculation
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　近年，地球環境問題に対応するため，各自動車メー
カーにとって自動車の燃費向上が重要な課題となって
おり，その対応技術の一つとして，日本国内をはじめ
欧州や中国等で電気自動車（以下，EV）やハイブリッ
ドカー（以下，HEV）の車種が増えてきており，自動
車総生産に占める割合が増えてきた．
　軸受に要求される機能としてはこれまでは小型・軽
量化，長寿命が主要であったが，静音といった新たな
課題が顕在化する事が予想される．
　NSKとしては将来を見据えこれらの新たな課題に対
して，研究・開発を行っており，本稿では EV・HEV
向け静音スラストニードル軸受について紹介する．

1. 用途
　HEVは主に発進・低速時はモータで走行しエンジ
ンは停止する．また，減速時はエンジンを停止し，そ
の惰性力によってモータを回転させ発電させる．
　このようなエンジン停止時はロードノイズも小さく
静かな状況であり，作動音が目立つ事が想定される．
　HEVの特徴はエンジンとモータを備えており，エ
ンジンもモータも同様の動力として効率よく使い分け
るため出力以降の動力伝達を統一し同位置に設置され
る場合が多い．そのため，トランスミッションはこれ
まで同様に備えており，このトランスミッションへの
適用が考えられる．

2. 音発生要因（従来構造）
　軸受の音が生じる主な要因は各部品同士が接触し，
転動や摺動する事によるものである．

静音スラストニードル軸受
Low-Noise Thrust Needle Roller Bearing

　スラストニードル軸受の場合，以下が音の発生源と
考えられる．

写真 1 静音スラストニードル軸受
Photo 1	 Low-noise thrust needle roller bearing

 

転動体移動方向

純転がり位置 外周側

内周側

←速度差

図 1 ころとレースの転がり音やすべり音発生原因
Fig. 1	 Causes of rolling and sliding noise between 

rollers and race

図 2 保持器ところのすべり音発生箇所
Fig. 2	 Places where sliding noise occurs between 

cage and rollers

図 3 保持器とレースのすべり音発生箇所
Fig. 3	 Places where sliding noise occurs between 

cage and race
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①ころとレースの転がり音やすべり音
　軸受の回転方向ところの回転方向は一致しておら
ず，ころの外周側・内周側でレースとの速度差が発生
している．この速度差が転がり音やすべり音として発
生している．
②保持器ところのすべり音
　ころは保持器を押しながら回転しており，その接触
部においては摺動している．この摺動がすべり音とし
て発生している．
③保持器とレースのすべり音
　回転中の保持器は潤滑油等でレースとの接触は起き
にくい．しかし，保持器はレースを支えにして姿勢を
安定させており，若干の摺動がある．この摺動がすべ
り音として発生している．

3. 特徴
　上記音の発生原因に着目し，本製品は以下の手法に
よって静音性の向上を図った．
①ころクラウニング部真円度向上
②レース形状の最適化
　ころとレースの転がり音やすべり音低減を狙ってお
り，①は速度差によって発生する音を最も速度差が発
生するころクラウニング部の真円度精度を高める事で
転がり音を押さえ，②は速度差を発生させにくいレー
ス形状とすることですべり音を抑えた．
③樹脂保持器の採用
　保持器ところ，保持器とレースのすべり音低減を
狙っており，樹脂保持器の自己潤滑性によってすべり
音を抑えた．
　開発品は従来製品に対し約 10 ％低減効果がある．
回転数を変えてもその効果率の変化は少なく，モータ
の高回転にも対応できるものと推測する．

4. まとめ
　自動車の騒音はロードノイズや風切音が主要に捉え
られているが，EVやHEVは低速や停止時において音
の発生源は機械音になる．今後，EV走行時間が長く
なるにつれ，本製品が必要となってくるものと考える．

従来品 開発品

①ころ

②レース

レースフラット形状
レースところで発生する音

③保持器

鉄製保持器
レース、ころと保持器で発生
する音

レース凸形状
凸形状により転がり接触音を
低減
樹脂保持器
樹脂化し最適化により接触音を
低減

真円度を約1/3～1/5に向上

図 4 従来品と開発品の比較
Fig. 4	 Comparison between conventional and 

newly developed product
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図 5 従来品と開発品の音圧比較結果
Fig. 5	 Noise in conventional product vs. newly 

developed product
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　自動車用モータ，家電用モータなどは，水滴・粉塵
などに曝される環境で使用される場合がある．このよ
うな環境で外部異物が軸受内部に侵入しないようにす
る為には密封性の優れた接触ゴムシールが用いられる
が，一般的に密封性が高いほど，シール摺動面に生じ
るフリクションが大きくなる．一方で，回転機器の高
効率化や高速回転化が要求される用途では，このフリ
クションが高密封化の足かせとなっていた．
　上記に対し，従来から NSKでは，密封性に重点を
置いた高密封接触シールと，フリクション性に重点を
置いた低フリクション接触シールの 2種類をライン
アップし，使用環境や用途によって選択してきた．
　今回，双方の用途に適合させるため，シール構造と
接触部の最適設計を行い，密封性能と低フリクション
を両立した接触シール（写真 1）を開発したので，紹介
する．

1. 構成，構造，および仕様
　図 1に示すようにシールリップと内輪との接触部
形状の最適化，及びシールの内輪への押付力（リップ
反力）の最適設計により，密封性能と低フリクション
を両立した．

単列深溝玉軸受用低フリクション高密封シール
High-Performance Low-Friction Seal for Single-Row Deep Groove Ball Bearings

内輪への
押付力（リップ反力）
の最適化

内輪との接触部
形状最適化

低フリクション高密封

図 1 低フリクション高密封シール断面図
Fig. 1	 Cross section of high-performance  

low-friction seal

写真 1 低フリクション高密封シールを適用した単列深溝玉軸受
Photo 1	 Single-row deep groove ball bearing with  

high-performance low-friction seal
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水
浸
入
量
比

高密封接触シール 低フリクション接触シール 開発接触シール

80％減

同等

〈測定条件〉
●試験軸受  ： φ12×φ32×10　●試験時間  ：  20h
●回転数　  ：  3 000 min－1

●注水量　  ：  400 cc/min

図 2 注水試験における水浸入量比較結果
Fig. 2	 Waterproofing test results

〈測定条件〉
●試験軸受  ： φ12×φ32×10
●回転数　  ：  1 800 min－1

高密封接触シール 低フリクション接触シール 開発接触シール

85％減

18％減

フ
リ
ク
シ
ョ
ン
比

図 3 フリクション性能比較結果
Fig. 3	 Seal friction test results

2. 特長
・ 密封性能
　内輪との接触部形状を最適化することで，高密封接
触シールと同等の密封性を確保した．図 2に示すよ
うに，注水試験での水浸入量比較結果では，高密封接
触シールと同等の密封性を示した．

・ 低フリクション
　シール構造の最適化により，シールリップを内輪へ
押し付ける力を低減し，図 3に示すように，低フリ
クション接触シールに対してフリクションを大幅に低
減した．

3. 用途
　本製品を組込んだ単列深溝玉軸受は，自動車用モー
タ，産業機械用モータ，家電用モータなどに適する．

4. まとめ
　小径・並径サイズ単列深溝玉軸受に展開し，信頼性
の向上と大幅な省エネルギー化に貢献します．
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　中間シャフトは，自動車の 3大機能（走る・曲がる・
止まる）の一つ“曲がる”を担う重要部品である．また，
車両組付～長期使用において以下の機能，性能が要求
される．
・ 軽い摺動力
・ 快適な操舵フィーリングとその耐久性
・ 高強度
・ ヒューズ機能　（過大トルク入力時の保護機能）
・ 軽量
　今回，NSKではこれらを高次元で成立させた中間
シャフトを開発したので，以下に紹介する．

1. 構成，構造，および仕様
　写真 1は新構造の中間シャフト．写真 2は主要部
品のシャフト．図 1はその断面図であり，構造と機能，
性能を示している．
　シャフトとチューブとはスプラインで嵌合されてお
り摺動できる機構になっている．
　シャフトは中空材採用により軽量化している．また
スプライン部付近を更に薄肉化することで，軽い摺動
力と快適な操舵フィーリングを両立している．

　またシャフトの一部に径を細くしたヒューズ部を設
定．過大なトルクが入力された場合，この細いヒュー
ズ部が設定したトルクで捩じれるため，それ以上のト
ルク発生を防ぎ，周辺部品を保護する役割を持つ．

高性能軽量中間シャフト
Lightweight High-Performance Intermediate Shaft

チューブ

シャフト

写真 1 本構造を採用した中間シャフト
Photo 1	 Intermediate shaft adopting new structure

写真 2 中空構造のシャフト
Photo 2	 New hollow structure shaft

部位 構造 機能・性能

a 中空および薄肉化
軽い摺動力
快適な操舵フィーリングと
その耐久性

b 肉厚部 高強度
c 細い径 ヒューズ機能
d 中空 軽量

d ac b

図 1 中空シャフトの構造と機能・性能
Fig. 1	 Structure of new hollow shaft for each 

function・performance
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2. 特長
（1） 「軽い摺動力」と「快適な操舵フィーリング」の両

立，「高強度」の確保
　シャフト側スプラインには樹脂がコーティングさ
れている．この樹脂をスプライン形状に切削する際，
チューブとの締め代を調整することで，摺動力と操
舵フィーリングをバランスさせている．快適な操舵
フィーリングとは嵌合部にガタ感がないことで，摺動
力とは相反する関係にある．
　従来の中実シャフトではそのバランス範囲が狭く，
快適な操舵フィーリングを確保するには摺動力の規格
範囲を広げる，つまり摺動力を少し高めに設定しない
と工程能力が成立しなかった．
　新機構では中空シャフトを採用し，またスプライン
部を積極的に薄肉にして，嵌合部の締め代に対する感
度を低下させた．そのため摺動力と操舵フィーリング
のバランス範囲が広がり，結果として同じ操舵フィー
リングでも摺動力を下げることができた．（図 1の a ）
　一方，薄肉の範囲を限定し，肉厚部分を残すことで，
トルク伝達の高強度を確保している．（図 1の b ）

（2） 快適な操舵フィーリングの耐久性
　スプライン摺動部は長期間の使用により摩耗やヘタ
リが生じて，最終的に隙間が生じると操舵フィーリン
グにガタ感が表れてしまう．
　従来品は主に樹脂の弾性が摩耗やヘタリ分を補い，
ガタ感発生を抑えていた．新機構はさらにその耐久性
を向上させている．
　前述した通り，新機構は中空シャフトを採用し，ス
プライン部を更に薄肉化しており，シャフト自体が
従来品より弾性がある．つまり樹脂の弾性に加え，
シャフトの弾性が摩耗やヘタリ分を補い，快適な操舵
フィーリングの耐久性を向上させている．（図 1の a ）

（3） ヒューズ機能
　ヒューズとは図 1の cの径が細くなった部位であ
り，ステアリング系で最弱部になるよう設定している．
万が一のアクシデントなどにより過大な外力がステア
リング系に加わった場合，ヒューズは一番最初に設定
したトルクで捩じれる機能を持つ．また十分な捩じれ
角を有し，簡単には捩じ切れない．このヒューズの機
能により，他の部品の破損を防ぎ，突然の走行不能を
抑止する．

　またヒューズ部が捩じれる異常が発生すれば，ハン
ドルセンターがズレるため，ドライバーは車両にダ
メージがあったことを認知できる．
　修理においては他の部品へのダメージを軽減してい
るため，中間シャフト交換だけで対応できる可能性が
ある．

（4） 軽量化
　中空材料を採用することにより，従来の中実構造と
比較してシャフトは約 4割の軽量化を実現している．
具体的には，最近量産採用された中間シャフトで約
150 gの軽量化を実現．（図 1の d）

3. 用途
　軽い摺動力，快適な操舵フィーリングとその耐久性，
高強度，軽量という中間シャフトの基本的要件を満た
しており，広い範囲の車両で採用が期待できる．また
ヒューズ機能は切削形状により仕様調整が可能である
ため，車両に合わせた要求に対応できる．

4. まとめ
　今回紹介した高性能軽量中間シャフトはすでに量産
されており，今後さらに採用が拡大していく予定であ
る．
　快適な操舵フィーリングの提供と，軽量化による車
両運動性向上，環境への負担軽減に貢献すべく本製品
の展開を推進していく．
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　超電導フライホイール蓄電システムは，フライホ
イール（はずみ車）を回転させることで電力を運動エネ
ルギーに変換して蓄えておき，必要に応じて再び電力
に変換可能な機械式バッテリーで，気象条件に影響さ
れる太陽光や風力発電などの不安定な発電電力を平滑
化する装置である．
　超電導フライホイールの回転軸は，超電導磁気軸受
により非接触で浮上するため機械的損失なく支持され
ているが，超電導磁気軸受が機能を喪失し磁気浮上力
がなくなる緊急時には，質量 4トンのフライホイー
ルの回転軸を代わって支持する転がり軸受（タッチダ
ウン軸受）が必要となる．（図 1）
　NSKでは，超電導磁気軸受が機能を喪失した場
合でも，質量 4トンのフライホイールの回転軸が
3,000 min－ 1の最高回転数から完全に停止するまで
支持可能な超電導フライホイール用タッチダウン軸受
を開発したので以下に紹介する．（写真 1）

超電導フライホイール蓄電システム用タッチダウン軸受
Touchdown Bearings for Superconducting Flywheel Energy Storage Systems

写真 1 超電導フライホイール蓄電システム用タッチダウン軸受
Photo 1	 Touchdown bearings for superconducting 

flywheel energy storage systems

発電電動機

超電導磁気軸受

タッチダウン軸受

フライホイール

図 1 超電導フライホイール構造概略図
Fig. 1	 Structure of a flywheel energy storage system
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1. 構成，構造，および仕様
　超電導フライホイール蓄電システム用タッチダウン
軸受は，実績の豊富なターボ分子ポンプ用タッチダウ
ン軸受の設計思想を踏襲し，タッチダウン時の急激な
温度上昇による損傷を防止するものである．
　また，外内輪には耐熱軸受鋼であるM50材，玉は
窒化ケイ素製セラミックとすることで，信頼性を向上
させた．

2. 特長
（1） 軸受設計
　タッチダウン軸受は緊急時に瞬時に高速回転するた
め，軸受の内部摩擦や回転軸と内輪側面のすべりによ
り，内輪が外輪に先行して発熱・膨張し，ラジアルすき
まが過小になり軸受軌道面の摩耗や焼き付きが生じる
懸念がある．これを玉の小径化による低発熱化設計と，
玉ピッチ円径の拡大で内輪の熱容量（体積）を大きくし
（図 2），発熱に対する膨張量を低く抑えた設計により，
ラジアルすきま過小による損傷を防止した（図 3）．

（2） 軸受材質
　外内輪の材質には急激な発熱を考慮し，耐熱軸受鋼
であるM50材を採用した．玉の材質は耐摩耗性に優
れ，線膨張係数が小さく温度上昇時のラジアルすきま
減少量を抑制できる窒化ケイ素製セラミックとした．
　また，内輪には独自開発の DLC（ダイアモンドラ
イクカーボン）被膜を施し，潤滑性を向上させた．

3. 用途
　太陽光発電電力の平滑化効果検証を目的とした，山
梨県米倉山太陽光発電所の電力貯蔵技術研究サイトに
設置されている超電導フライホイール蓄電システム実
証実験機に採用され，緊急時の制動機能のマージンを
実地に検証中である．

4. まとめ
　超電導フライホイール蓄電システムは，電気鉄道の
回生失効対策用途など様々なニーズがあり，それに適
した軸受の開発を今後も進めていく．

 

玉ピッチ円径の拡大
玉小径化

内輪体積増

一般軸受 タッチダウン軸受

図 2 タッチダウン軸受の設計仕様
Fig. 2	 Design specifications of touchdown bearings
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図 3 タッチダウン後の運転時ラジアルすきま計算結果
Fig. 3	 Calculation results for running radial 

clearance after touchdown
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　リニアガイドは機械の直動案内要素として使用さ
れ，その性能を長く保つためには潤滑が特に重要とな
る．この潤滑のメンテナンスをどのように確実に行う
かが課題であり，ユーザーの負担を減らし，機械の停
止頻度を減らして生産効率を上げることが求められ
る．
　NSKは潤滑ユニット NSK K1を世界に先駆けて開
発し，1996年の発売以来 20年以上にわたって，機
械の長期メンテナンスフリー化に貢献してきた．また，
併せて，そのクリーンな潤滑方式は環境改善にも大き
く寄与してきた．
　しかし，近年の人手不足やスマートファクトリー化
の加速によって，メンテナンスをする人手や時間の減
少が課題となっており，メンテナンス間隔の延長が求
められている．
　NSKはこれらの要求に応えるため，潤滑油供給能力
を向上させた新しい潤滑ユニットNSK K1-L（写真 1）
を開発したので以下に紹介する．

1. 構造，および仕様
　NSK K1-Lは，多量の潤滑油を含有した多孔質樹
脂で作られており，内部の潤滑油が徐々に染み出すこ

潤滑ユニット NSK K1-L
Lubrication Unit  NSK K1-L

とによって，長期にわたってリニアガイドに潤滑油を
供給する．従来の NSK K1同様，ベアリングの両端
に装着し，レールの軌道面に接触させて動かすことに
よって，潤滑油を継続的に供給する構造となっている
（図 1）．
　図 1では NSK K1-Lをベアリングの両端に 1枚ず
つ取り付けた状態を示しているが，必要に応じて取り
付け枚数を増やすことも可能である．
　NSK K1-Lは，現在，NH15，NH20，NH25の 3
形式用がラインナップされている．

サイドシール

ベアリング

レール

潤滑ユニットNSK K1-L

図 1 潤滑ユニットNSK K1-Lの構造
Fig. 1	 Structure of the NSK K1-L lubrication unit

写真 1 潤滑ユニットNSK K1-L
Photo 1	 NSK K1-L lubrication unit
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試験リニアガイド：NH25
潤滑：潤滑ユニットのみ
速度：192 m/min

従来NSK K1

走行距離，km

NSK K1-L

0 20 000 40 000 60 000

図 2 潤滑ユニット装着リニアガイドの耐久試験結果
Fig. 2	 Durability test results for NSK linear guides 

equipped with K1and K1-L lubrication unit

2. 特長
（1） 潤滑油供給期間を延長
　NSK K1-Lは，新開発の含油素材によって，潤滑
油供給期間を従来の NSK K1に比べて約 2倍に延長
した．
　図 2に潤滑ユニットを装着したリニアガイドの耐
久試験結果を示す．グリース等は封入せず，潤滑ユ
ニットから供給される潤滑油のみで走行させた結果で
ある．NSK K1-Lを装着したリニアガイドは，従来
の NSK K1装着品に比べて，走行可能な距離が大幅
に向上している．

（2） 動摩擦力を低減
　NSK K1-Lは，レールとの接触構造の見直しによっ
て，ベアリング駆動時の動摩擦力を低減した．
　図 3に潤滑ユニットを装着したリニアガイドの動
摩擦力測定結果を示す．1～ 120 m/minの範囲で速
度を変えて測定した結果である．NSK K1-Lを装着
したリニアガイドは，従来の NSK K1装着品に比べ
て動摩擦力が大幅に低減している．

3. 用途
　各種搬送装置に使用されるリニアガイドに NSK 
K1-Lを装着することによって，従来の NSK K1より
メンテナンス間隔を延長することが可能となる．また，
ベアリング駆動時の動摩擦力が低減しており，高速化，
高タクト化，省エレルギー化を図る上でもより使いや
すくなっている．

4. まとめ
　NSK K1-Lは，主に搬送系への適用を考え，NSK
リニアガイドの汎用シリーズである NHシリーズお
よびNSシリーズを中心に順次展開していく予定であ
る．

試験リニアガイド：NH25
潤滑：潤滑ユニット+AS2グリース
速度：1～120 m/min

動
摩
擦
力
，

N
60

40

20

0
0 30 60 90 120 150

送り速度，m/min

従来NSK K1
NSK K1-L
潤滑ユニットなし

図 3 潤滑ユニット装着リニアガイドの動摩擦力測定結果
Fig. 3	 Dynamic friction test results for NSK linear 

guides equipped with/without K1and K1-L  
lubrication unit
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　宇 都 宮 営 業 所 TEL.028-610-8701（代）  FAX.028-610-8717  栃木県宇都宮市東宿郷 2-2-1（ビッグ・ビースクエア 7F）    〒321-0953
　日　立　営　業　所 TEL.029-222-5660（代） FAX.029-222-5661 茨城県水戸市城南 1-4-7（第 5プリンスビル 6F）    〒310-0803
西 関 東 支 社  TEL.046-223-9911（代） FAX.046-223-9910  神奈川県厚木市中町 2-6-10（東武太朋ビル 5F）    〒243-0018
長 　 野 　 支 　 社  TEL.0266-58-8800（代） FAX.0266-58-7817  長野県諏訪市中洲 5336-2（諏訪貿易流通会館轟ビル 4F）    〒392-0015
　上　田　営　業　所 TEL.0268-26-6811（代）  FAX.0268-26-6813  長野県上田市大手 1-6-4    〒386-0024
静 　 岡 　 支 　 社  TEL.054-253-7310（代） FAX.054-275-6030 静岡県静岡市葵区紺屋町 17-1（葵タワー 22F）    〒420-0852
名  古  屋  支  社  
　営 　 業 　 部 TEL.052-249-5750（代） FAX.052-249-5751 愛知県名古屋市中区新栄 2-1-9（雲竜フレックスビル西館 2F）    〒460-0007
　販  売  技  術  部 TEL.052-249-5720（代） FAX.052-249-5711 愛知県名古屋市中区新栄 2-1-9（雲竜フレックスビル西館 2F）    〒460-0007
北 　 陸 　 支 　 社  TEL.076-260-1850（代） FAX.076-260-1851 石川県金沢市藤江南 1-40    〒920-0346
関 　 西 　 支 　 社
　営 　 業 　 部 TEL.06-6945-8158（代） FAX.06-6945-8175 大阪府大阪市中央区北浜東 1-26（大阪日精ビル）    〒540-0031
　販  売  技  術  部 TEL.06-6945-8168（代） FAX.06-6945-8178 大阪府大阪市中央区北浜東 1-26（大阪日精ビル 7F）    〒540-0031
　京　滋　営　業　所 TEL.077-526-8212（代）  FAX.077-526-1790  滋賀県大津市京町4-4-23(アソルティ大津京町 2Ｆ)    〒520-0044
兵 　 庫 　 支 　 社  TEL.079-289-1521（代） FAX.079-289-1675 兵庫県姫路市南駅前町 100（パラシオ第 2ビル 8F）    〒670-0962
中 　 国 　 支 　 社  TEL.082-285-7760（代） FAX.082-283-9491 広島県広島市南区大州 3-7-19（広島日精ビル）    〒732-0802
　福　山　営　業　所 TEL.084-954-6501（代） FAX.084-954-6502 広島県福山市曙町 5-29-10    〒721-0952
九 　 州 　 支 　 社  TEL.092-451-5671（代） FAX.092-474-5060 福岡県福岡市博多区博多駅東 2-6-1（九勧筑紫通ビル 7F）    〒812-0013
　熊　本　営　業　所 TEL.096-381-8500（代） FAX.096-381-0501 熊本県熊本市中央区水前寺3-3-25(増永水前寺ビル 2Ｆ)    〒862-0950

自 動 車 営 業 本 部
東日本自動車第一部（厚木） TEL.046-223-8881（代）  FAX.046-223-8880  神奈川県厚木市中町 2-6-10（東武太朋ビル 5F）    〒243-0018
東日本自動車第一部（富士） TEL.0545-57-1311（代）  FAX.0545-57-1310 静岡県富士市永田町 1-124-2（EPO富士ビル 2F）    〒417-0055
東日本自動車第一部（日立） TEL.029-222-5660（代） FAX.029-222-5661 茨城県水戸市城南 1-4-7（第 5プリンスビル 6F）    〒310-0803
東日本自動車第一部（東海）  TEL.0566-71-5351（代）  FAX.0566-71-5365  愛知県安城市三河安城町 1-9-2（第 2東祥ビル 5F）    〒446-0056
東日本自動車第二部（大崎）  TEL.03-3779-7892（代） FAX.03-3779-7439  東京都品川区大崎 1-6-3（日精ビル）    〒141-8560
東日本自動車第三部（宇都宮）  TEL.028-610-9805（代）  FAX.028-610-9806  栃木県宇都宮市東宿郷 2-2-1（ビッグ・ビースクエア 7F）    〒321-0953
東日本自動車第三部（東海）  TEL.0566-71-5260（代）  FAX.0566-71-5365  愛知県安城市三河安城町 1-9-2（第 2東祥ビル 5F）    〒446-0056
東日本自動車第四部（高崎） TEL.027-321-3434（代）  FAX.027-321-3476  群馬県高崎市栄町 16-11（高崎イーストタワー 3F）    〒370-0841
中部日本自動車部（豊田）  TEL.0565-31-1920（代） FAX.0565-31-3929  愛知県豊田市下市場町 5-10    〒471-0875
中部日本浜松自動車部 TEL.053-456-1161（代）  FAX.053-453-6150  静岡県浜松市中区板屋町 111-2（浜松アクトタワー 19F）    〒430-7719
西日本自動車部（大阪）  TEL.06-6945-8169（代） FAX.06-6945-8179  大阪府大阪市中央区北浜東 1-26（大阪日精ビル 3F）    〒540-0031
西日本自動車部（広島）  TEL.082-284-6501（代）  FAX.082-284-6533  広島県広島市南区大州 3-7-19（広島日精ビル）    〒732-0802
西日本自動車部（姫路）  TEL.079-289-1530（代）  FAX.079-289-1675  兵庫県姫路市南駅前町 100（パラシオ第 2ビル 8F）    〒670-0962

最新情報はNSKホームページでご覧いただけます。
〈2019年10月現在〉

製品の技術的な内容
についてのお問合せ



このジャーナルの内容については，技術的進歩及び改良に対応するため製品の外観，仕様などは予告なしに変更することがあります．
なお，ジャーナルの制作には正確を期するため細心の注意を払いましたが，誤記脱漏による損害については責任を負いかねます．

NSK
TECHNICAL
JOURNAL

印　刷
発　行
編集人
発行人
印刷所
発行所

令和 2年 1月 17日
令和 2年 1月 27日
後藤　伸夫
海老澤　斉
久下印刷株式会社

広　報　部　TEL 03-3779-7050

東京都品川区大崎 1-6-3日精ビル

非売品
無断転載を禁ずる

JANUARY 2020 No. 692



NSK
TECHNICAL
JOURNAL

ISSN 0911-4920

J A N U A R Y 2 0 2 0

CAT. No.JTJ-0692 2020 D-1  ©日本精工株式会社  2020

この印刷物は環境に配慮した印刷方法を採用しています。

N
S

K
 T

E
C

H
N

IC
A

L
 J

O
U

R
N

A
L

 N
o

.6
9

2

自動車用製品特集号


