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Ab  軸受有効面積 m2 

Abi 軸受 i の軸受有効面積 m2 

Ac ダイアフラム有効面積 m2 

Aci  軸受 i に用いるダイアフラム有効面積 m2 

dbe 軸受有効径 m 

dbi 軸受内径 m 

dbo 軸受外径 m 

dce 可変絞り部有効径 m 

dci 可変絞り部内径 m 

dco 可変絞り部外径 m 

dde ダイアフラム支持径 m 

E ダイアフラムの縦弾性係数 Pa 

 移動体に加わる外力 N 

fbi 軸受 i の力 N ／ モーメントベクトル N·m 

fbxi , fbyi , fbzi  軸受 の各軸方向の力成分 N 

fdrv リニアモータの推力 N ／ モーメントベクトル N·m 

fext 移動体に加わる外力 N ／ モーメントベクトル N·m 

fmag リニアモータの磁気吸引力 N／ モーメントベクトル N·m 

fnbi 軸受 の軸受反力 N 

fown 移動体の自重による力 N ／ モーメントベクトル N·m 

 重力加速度 m/s2 

hb 軸受のすきま m 

hbi 軸受 i の軸受すきま m 

hb0i  軸受 i の初期軸受すきま m 

hc ダイアフラムとランドのすきま m    

hc0 ダイアフラムとランドの初期すきま m 

hci 軸受 i に用いるダイアフラムとランドのすきま m    

Jx , Jy , Jz 移動体の慣性モーメントの各軸成分 kg·m
2
 

Kb 軸受すきまの流出抵抗係数（無次元） 

Kbi  軸受 i の軸受すきまの流出抵抗係数（無次元） 

Kc 可変絞りのすきまの流出抵抗係数（無次元） 
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Kci 軸受 i に用いる弁部のすきまの流出抵抗係数（無次元） 

Lb 軸受の減衰係数 N･s/m 

Lbi  軸受 i の減衰係数 N･s/m 

Lc ダイアフラムの減衰係数 N･s/m 

Lci  軸受 i に用いるダイアフラムの減衰係数 N･s/m 

M 移動体の慣性行列 

 移動体の質量 kg 

     ダイアフラムの質量 kg 

Mci     軸受 i に用いるダイアフラムの質量 kg 

m 移動体の質量 kg 

mbxi , mbyi , mbzi 軸受 i の各軸回りのモーメント成分 N·m 

nbi 軸受 i の法線方向の単位ベクトル 

Pabs0 大気圧 Pa 

pb ポケット圧力 Pa 

pbi  軸受 i のポケット圧力 Pa 

Pspl 供給圧力 Pa 

qin 可変絞りを通過する流量 m3/s 

qini  軸受 i に用いる可変絞りを通過する流量 m3/s 

qout 軸受を通過する流量 m3/s 

qouti  軸受 i を通過する流量 m3/s 

R 重心点周りの回転行列 

 ダイアフラムのばね定数 N/m 

Sci 軸受 i に用いるダイアフラムのばね定数 N/m 

Tbi 軸受変位算出用の換算行列 

Tbi

T
 Tbiの転置行列 

td ダイアフラム板厚 m 

ubi 軸受 i の相対変位ベクトル m 

ug 重心点の運動偏差ベクトル m    

ugx , ugy , ugz 重心点変位の各軸並進成分 m 

vc 作動流体圧における流路の体積 m3 

vc0 大気圧における流路の体積 m3 
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vci 作動流体圧における流路の体積 m3 

vf 作動流体の体積 m3 

vg 作動流体圧における流路内の空気の体積 m3 

vg0 大気圧における流路内の空気の体積 m3 

vg0i 大気圧における流路内の空気の体積 m3 

vgi 作動流体圧における流路内の空気の体積 m3 

xb 移動体の変位 m 

 移動体の速度 m/s 

 移動体の加速度 m/s2 

xbi 軸受 i の座標（重心点からの相対位置ベクトル）m 

xbxi , xbyi , xbzi  軸受 の移動体重心点からの相対位置の各軸成分 m 

xc ダイアフラムの変位 m 

 ダイアフラムの速度 m/s 

 ダイアフラムの加速度 m/s2 

xci  軸受 i に用いるダイアフラムの変位 m 

βf 作動流体の圧縮率 1/Pa 

βc 配管・ハウジング材料の圧縮率 1/Pa 

γ 空気の比熱比（無次元） 

ε ダイアフラム変形による作動流体の体積変化係数（無次元） 

θgx , θgy , θgz  重心点変位の各軸回転成分 rad 

μ 作動流体の粘性係数 Pa･s 

ν ダイアフラムのポアソン比 
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第 1 章 序論 

工作機械の重要要素である軸受や案内面には，

静圧軸受が多く採用されている．静圧軸受の性

能向上とコスト低減は恒常的な課題であり，本

研究はこれらの課題の解決を目的とし実施し

た．第 1 章では本研究の背景，従来の研究，本

研究の位置づけと目的について述べる 
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1.1 研究背景 

1.1.1 研削盤における静圧案内面の適用状況 

工作機械における軸受や案内面には，転がりやすべり方式，動圧や静圧方式な

どがある．このなかで静圧軸受や静圧案内面は，高い精度が要求される軸受や送

り機構に今日でも多く採用されている．静圧軸受には，ポンプによる定流量作動

方式と，ポンプとポケットの間に絞りを設ける定圧力作動方式がある．定流量作

動方式の歴史は古く，1860 年代から 1870 年代に起源があるとされている 1)．工

作機械に採用された静圧軸受は定圧力作動方式が主流で，1940 年代に研削盤の砥

石軸受や大型フライス盤の案内面に採用され始めた．その後，工作機械の NC 化の

進展により，高精度な位置決めを目的とした工作機械の送り機構へ採用が進展し

た．特に自重が大きい大型の工作機械の案内面では，位置決め精度を確保するた

めに静圧案内面が採用されている例が多くみられる．一方，研削盤に目を向ける

と，比較的自重が軽いことや案内面の剛性，減衰性が高いことなどの理由により，

すべり案内面が多く採用されている． 

シャフト形状の量産部品を加工する研削盤の中で，内燃機関の部品であるカム

シャフトなどのカム形状や，クランクシャフトなどの偏心円形状の外径を研削す

る研削盤では，1980 年代までは倣い方式の揺動テーブルや，偏心チャックなどの

機構により，所望の形状に研削加工をおこなっていた．よって当時の研削盤の砥

石台の案内面は上述の通りすべり案内面であった． 

1980 年代後半からの急速な NC 制御技術，サーボ技術の進展により，カム形状

のプロファイル研削盤は，機械式倣い機構からボールねじとサーボモータによる

NC 制御へと置き換わっていった．このような砥石台の送り機構の大きな変革と同

時に，砥石台の案内面には静圧軸受が採用されるようになった．その後，ボール

ねじのバックラッシなどによる追従精度の阻害要因をなくすために，ボールねじ

に代わって静圧ねじが採用され，カム形状のプロファイル研削加工において，生

産性が大きく向上した． 

さらに 2000 年頃になると永久磁石とコイルによる同期型リニアモータの性能

が向上し，工作機械の軸送りにリニアモータ駆動方式が採用され始めた．同時期

に，プロファイル研削盤の砥石台の駆動は，静圧ねじに置き換わりリニアモータ

が採用されることになった．リニアモータによる駆動の場合は，砥石台に取り付

けられた光学式リニアスケールによるフルクローズドのフィードバック制御方式
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となり，NC 制御の性能向上と相まって砥石台の追従精度は格段に向上した．これ

により，これまで高い要求精度を満たすために，偏心チャックにより円筒研削加

工されていたクランクシャフトなどの偏心円研削加工も，NC 制御によるプロファ

イル研削加工へ置き換わっていった．このように現在ではカム形状や偏心円形状

のシャフト形状量産部品を加工する研削盤では，砥石台送りの案内面に静圧案内

面とリニアモータ駆動が採用されている．これらの量産部品は，自動車のエンジ

ンなどに多く使われており，今後も恒常的な高精度化と高生産性・低コストの両

立がのぞまれているため，研削盤においても常に技術の進化が求められている． 

1.1.2 従来の静圧案内面の課題点 

カム形状や偏心円形状などの，シャフト形状量産部品を加工する研削盤におけ

る砥石台送りの静圧案内面の一例を図 1.1に示す．静圧案内面は砥石台の下部に，

垂直方向と水平方向ともに対向に配置されており，多数の静圧軸受ポケットによ

り構成されている．軸受ポケットには外部のポンプから加圧された軸受油がオリ

フィス絞りを介して供給されている． 

従来の機構では，軸受ポケットの個数が多いため，ポケットの形状を加工する

ためのコストが高いといった問題や，対向で案内面を配置するため，構成部品が

多く組立て時間が長いといった問題がある．また，軸受ポケットの数が多いため，

ポケットから流出する油の流量が多く，これにより軸受油を供給するポンプの消

費エネルギーが多いといった問題もある． 

これらの問題点を解決するには，静圧軸受の単位面積当たりの静剛性を大幅に

向上することによる軸受ポケット数の削減や，構成部品点数の削減が有効な手段

である．このために，静圧軸受に供給する油の供給圧力を上げる手段では，ポン

プの消費動力が上昇するため，省エネの観点からよい対策案とはいえない．よっ

て，供給圧力は従来と同等で，静圧軸受の単位面積当たりの静剛性の大幅な向上

の実現が課題となる．これらの課題を解決するには，軸受すきまを低減する方策

も考えられるが，案内面の加工誤差や組立管理，さらに製造コストの面で問題と

なる．よって軸受すきまは従来と同等で，オリフィス絞りの替わりに可変絞りを

用いて軸受油の流量を制御し，静圧軸受の静剛性を向上することが有効な方策と

いえる．また，動剛性は工作物を加工するときの加工精度に大きく影響するので

従来と同等の性能が必要である． 
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1.2 従来の研究 

 前節において，静圧案内面の単位面積当たりの静剛性向上は，案内面の製造コ

ストの低減や軸受油の供給動力の低減に大きく寄与し，今後も新技術の研究開発

が必要であるという認識を示した．ここで静圧軸受や静圧案内面の静剛性向上に

有効な手段である可変絞り形静圧軸受について，これまでに行われているいくつ

かの研究について述べる． 

1.2.1 静圧軸受に関する研究 

 工作機械へ適用された静圧軸受の研究は古くから行われており，1940 年代後半

から 1950 年代後半にかけて，Fuller や Raimondi による，静圧軸受ポケットにオ

リフィスや毛細管を介して，加圧された一定圧力の軸受油を供給する基本的な機

構に関する研究がある 2) 3)．さらに，1960 年代初頭から 1970 年代にかけて静圧ス

ラスト軸受の動特性について数値的，実験的に研究されている 4) ~ 6)．一方，静圧

Wheel spindle 
Grinding head 

Pocket 

Linear motor 

Fig. 1. 1  Conventional grinding head with hydrostatic bearings. 

 

A 

A 

Pocket 

Pocket 

Linear motor 

Magnet 

Grinding head 
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ジャーナル軸受に関しても 1960 年代初頭に，これまでスラスト軸受にて解明され

た原理を適用し，絞り機構や圧力分布，軸受流量などジャーナル軸受特有の性質

を考慮した研究がある 7)．1970 年代には和田によって，それまでの静圧軸受につ

いて網羅的に解説され，さらに可変絞りを用いた静圧軸受についても言及されて

いる 8) ． 

1.2.2 スプール弁を用いた可変絞り静圧軸受に関する研究 

 静圧軸受の静剛性を向上させる手法として，1960 年代初頭から Mayer らによっ

てスプール弁を用いた可変絞りについて研究されている 9) ~ 13)．これらの研究によ

り静圧ジャーナル軸受の静剛性が飛躍的に向上することが実証された．また，同

じ頃にスプール弁を用いた可変絞りによる，静圧ジャーナル軸受の動特性やステ

ップ応答についての研究がある 14) ~ 17)．これらの研究では，スプール弁による可

変絞りでは，従来のオリフィス絞りに対して軸受の静剛性は飛躍的に向上するが，

応答性の低下が問題として明らかにされている．さらに，スプール弁と類似の機

構としてピストンを用いたり，テーパ形状のスプール弁を用いた可変絞りによる

静圧軸受の静剛性向上に関する研究がある 18) ~ 20)．加えて，可変絞り機構を有す

る静圧軸受が複数存在するときの動的挙動に関しても研究されている 21)． 

1.2.3 ダイアフラムを用いた可変絞り静圧軸受に関する研究 

 静圧軸受の静剛性を向上させる手法として，スプール弁を使う方式以外に研究

されている代表的な方式として，ダイアフラムによる可変絞りがある．ダイアフ

ラムによる可変絞りは二つの機構に大別できる．一つはダイアフラムの片面に絞

りが設けられている機構で，もう一つはダイアフラムの両面対向で絞りが設けら

れ，対向する静圧軸受にそれぞれが繋がっている機構である． 

 まず，ダイアフラムの片面を可変絞りとした研究は，1960 年代初頭からオリフ

ィス絞りやスプール弁による可変絞りと合わせて，その特性の違いについて

Mohsin らの研究がある 22) 23)．さらに，1980 年代以降今日までダイアフラムを用

いた可変絞りによる静圧軸受の静特性についていくつかの研究がある 24) ~ 27)．こ

れらの研究は，ダイアフラムの変形や，可変絞りの流れは線形流れとして考慮し，

数値解析と実験を行っている． 

 また，ダイアフラムの両面対向で絞りを設け，対向した静圧軸受の剛性向上に

ついての研究は，まず 1960 年代に Rowe による研究成果としてイギリスで取得さ

れた特許がある 28) 29)．同時期に Gast により，この可変絞りの機構を対向するス



第 1 章 序論 

 

- 10 - 
 

ラスト静圧軸受に適用し，その動特性についての研究がある 30)．さらに，1980

年代以降今日まで，この可変絞り機構を静圧ジャーナル軸受に適用し，数値的，

実験的にいくつかの研究がされている 31) ~ 35)． 

1.2.4 その他の可変絞り静圧軸受に関する研究 

 前項までに静圧軸受における可変絞り機構の代表的な機構としてスプール弁に

よるものとダイアフラムによるものについて，これまでの研究について述べた．

ここでは，これら以外の可変絞り機構について行われたいくつかの研究について

説明する． 

 まず，1970 年代から 1980 年代にかけて，ダイアフラムを用いた可変絞りに近

い構造ではあるが，絞り部のすきまを形成する部材に円板弁を用い，この円板弁

をダイアフラムと連結して絞り部のすきまを自動調整する機構について森らによ

る研究がある 36) ~ 39)．当時のスプール弁を用いた可変絞りによる静圧軸受にて，

問題とされていたステップ応答の応答性低下について研究されており，スプール

弁を上回る性能を確認している．さらに，この可変絞りによる静圧軸受の安定性

を高めるために，静圧軸受と可変絞りの間に空気室を設け，数値的，実験的な研

究が大住らによってされている 40) ~ 44)． 

 その後 1990 年代前半では，吉本らによる，浮動円板を用いた新しい可変絞り機

構の研究がある 45) ~ 47)．この可変絞りを用いて軸受単体の，静特性，動特性，ス

テップ応答特性について，数値解析による理論検討と実験検証を行っている．こ

れらの研究では，静剛性はほぼ無限大，動特性についても理論通りの結果が得ら

れている． 

 また，これまでの各種可変絞り機構とは異なり，軸受の変位を電気的に計測し

可変絞りの抵抗を制御的にコントロールする機構についても研究がされている

48) 49)．これらの研究は 1980 年代から 1990 年代に行われており，応答性は制御的

なフィードバックがない機構より向上することや，軸受すきまをナノメータオー

ダの精度で制御できることが確認されている． 

1.2.5 静圧案内面に関する研究 

静圧軸受を移動体に配列し，直線的な運動を可能とする静圧案内面としての研

究は，1970 年代から今日までいくつかの研究がなされている．まず，益子らによ

ってオリフィス絞りを用いた静圧案内面の動特性や，油圧供給管路の圧縮性が動

剛性に及ぼす影響について，単一ポケットを用いた研究がある 50) ~ 52)．また，静
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圧軸受の軸受油の代わりに水を用いた静圧案内面による直動ステージの静特性，

動特性に関する研究がある 53) 54)．さらに奥山や由井らによってリニアモータ駆動

の水静圧案内テーブルの基本特性に関して研究されている 55) ~ 58)．これらの研究

の静圧案内面に用いられた静圧軸受は，いずれもオリフスによる固定絞りである． 

1.2.6 可変絞りを用いた静圧案内面に関する研究 

前項では静圧案内面のこれまでの研究について述べたが，可変絞り形静圧案内

面について動特性および運動性能についての研究はあまり見当たらない．1960 年

代に Mohsin によりダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受が提案され，単体

の軸受についての研究や，横型のジグボーラのラム軸の倒れを抑制するために可

変絞りが用いられ，実験を行っている 59) 60)．また，静圧案内面の各種設計方法に

ついての解説の中に，ダイアフラムを用いた可変絞りにより静剛性向上の利点が

述べられている 61)．さらに，静圧案内面の静特性，動特性についての解説の中に，

可変絞りの各種方式について特徴を述べ，ステップ応答におけるオーバーシュー

トの問題にも言及されている 62)．実用技術に目を向けると，1970 年代後半から

1980 年代前半にかけて，スプール弁を用いた可変絞り形静圧案内面の特許が出願

されている 63) 64)． 

 

1.3 本研究の位置づけと目的 

 前節までに，静圧案内面の単位面積当たりの静剛性向上の必要性と効果につい

て述べ，さらに案内面の静剛性向上に有効な手段である可変絞り形静圧軸受につ

いて，従来の研究について述べた．ここでは，従来の研究に対して本研究の位置

づけと，研究の目的について述べる． 

1. 2. 2 項で述べた，可変絞りの方式として従来多く研究されているスプール

弁を用いた方式は，軸受の圧力のフィードバックが一旦スプールの動きに伝わり，

その後，可変絞りの調整になるため，ステップ応答の応答性や動剛性の低下とい

った問題がある．さらに，スプール弁の機構は複雑で高精度な部品加工も必要な

ため，実用的にはコストが高くなるといった問題もある． 

1. 2. 3 項で述べたダイアフラムを用いた可変絞りでは，スプール弁と比べて

軸受の圧力のフィードバックを受ける面と可変絞りが，共に同じダイアフラムで

あるため，応答性低下の問題には対処しやすい．さらに構造がシンプルで，実用

上のコストの問題も解決できる可能性がある．しかし，ダイアフラムによる可変
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絞りの性能は設計上の寸法誤差に，性能が大きく左右されるといった問題も指摘

されている． 

1. 2. 6 項では可変絞り形静圧案内面のこれまでの研究について述べたが，実

用上重要な動特性や運動性能について，ほとんど研究されていない． 

以上の事を勘案し，本研究では動特性の向上と実用上のコスト低減の可能性が

高いダイアフラムを用いた可変絞り形静圧案内面を研究の対象とする．ダイアフ

ラムを用いた可変絞り形静圧軸受のこれまでの研究では，主に単体の静圧軸受を

対象とし，静特性や動特性について数値的，実験的に研究されている．さらに可

変絞り部の流れについて数値解析と実験検証が行われている．しかし，これまで

の研究では，実際の設計においてきわめて重要な，油中の気泡や配管の弾性変形

および絞り部の油流れの非線形性を考慮していない．さらに，これらを考慮して

ステップ応答や動特性が理論的に推定されていない．よって，本研究においては，

ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧案内面の静特性，動特性を解明することを

終目標とし，絞り部における油流れは実現象を考慮して非線形とし，油中の気

泡や配管の弾性変形も考慮する．さらに，可変絞り形静圧案内面を実際の研削盤

の砥石台に用いた場合を想定し，静特性，動特性の数値解析および実験を行うこ

とで，オリフィス絞りの場合より静圧軸受のポケット数を大幅に削減できること

を実証する．また，可変絞りの構成部品の設計諸元が静圧軸受の性能に及ぼす影

響を数値解析により明らかにし，実際の設計において可変絞りを構成する部品の

寸法公差の指標とする． 

 

1.4 本論文の構成 

 本論文は全 7章からなり，第 2，3章では可変絞りによる静圧軸受単体と静圧案

内面の数値解析と実験検証，4章ではジャーナル軸受への応用，5，6章では設計

パラメータと軸受性能の関係や，安定不安定の影響因子について示す． 

第 2章ではダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受の単体について，静特性，

動特性の数値解析と実験検証を行い，従来のオリフィス絞りによる静圧軸受の特

性と比較し，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受の優位性を示す．このと

きの数値解析は，絞り部における油の流れは非線形として扱い，油中の気泡や配

管の弾性変形も考慮する． 

第 3章では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受を，実際の研削盤の砥
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石台を想定した質量と大きさのステージ上に複数個配列した案内面として，静特

性，動特性の数値解析と実験検証を行う．また，従来のオリフィス絞りによる静

圧案内面による砥石台と，静特性，動特性を比較し本研究の優位性を示す．さら

に実際の稼働状況を考慮した条件にて運動性能も従来機と比較する． 

第 4章では，前章までに得られた知見を回転軸に応用展開し，同様の数値解析

と実験検証を行い，本研究の発展性を示す．具体的には，研削盤の工作物を保持

する主軸台のジャーナルとスラスト軸受にダイアフラムを用いた可変絞り形静圧

軸受を適用し，回転軸における静特性，動特性の数値解析と実験検証をおこなう．

さらに従来のオリフィス絞りによる静圧軸受で構成した場合と比較し，可変絞り

の優位性を示す．加えて，研削盤の主軸台として実用に資する性能かどうかを，

運動性能試験と加工試験により評価する． 

第 5章では，可変絞りの設計諸元が静圧軸受性能に及ぼす影響について，数値

解析にて検討する．可変絞りの設計諸元には，絞りのすきまやダイアフラムの膜

厚などの設計要件によるものと，軸受油の供給圧力や油温，配管の長さや配管の

中に含まれる気泡の量など，周辺装置や施工によるものがある．これらの諸元が

静圧軸受の性能におよぼす影響を明らかにする． 

第 6章では，第 5章にて検討した可変絞りの設計諸元と静圧軸受性能の関係を

まとめ，さらに，静圧軸受の安定・不安定に影響を与える設計因子を明らかにし，

安定的な可変絞りによる静圧軸受を設計する考え方について実例をあげて述べる． 

後に，第 7章で本論文の結論を示す． 
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第２章 軸受単体性能の 

数値解析と実験検証 

第2章ではダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸

受の単体について，静特性，動特性の数値解析と実

験検証を行い，従来のオリフィス絞りによる静圧軸

受の特性と比較し，ダイアフラムを用いた可変絞り

形静圧軸受の優位性を示す．このときの数値解析

は，絞り部における油の流れは非線形として扱い，

油中の気泡や配管の弾性変形も考慮する． 
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2.1 緒言 

シャフト形状量産部品の中でも，カム形状や偏心円形状の部品はその要求性能

から，高精度と高生産性・低コストの両立がのぞまれている．これらの量産部品

を加工する研削盤は，オリフィス絞りを有する静圧案内面により支持された砥石

台をリニアモータで駆動する構造で，高加減速運動時においても高精度に加工す

ることができる．砥石台送りの静圧案内面の一例は第 1章の図 1. 1 に示すように

垂直方向・水平方向ともに静圧案内面が対向に配置されており，軸受ポケット数

が多く，ポケットの加工コストが高い，組立て時間が長い，ポケットから流出す

る油の流量が多いためポンプ動力が高いといった課題がある．これらの課題を解

決するには，軸受の単位面積当たりの静剛性を大幅に向上し，軸受ポケット数の

削減が有効な手段である．そのために，オリフィス絞りの替わりにダイアフラム

を用いた可変絞り形静圧軸受が提案され，研究されている．まず，Mohsin や Rowe

らによって，ダイアフラムを用いた受動型可変絞りによる静圧軸受の剛性向上に

ついての研究がある 22) 28) 29)．続いて小野らによって，ダイアフラムによる受動可

変絞りを用いたスラスト軸受の静剛性に関する研究がある 24)．また，Singh らや

Phalle らによって，ダイアフラムを用いた可変絞りによる静圧ジャーナル軸受の

特性に関する研究がある 32) 33)．さらに，Kang らによってダイアフラムを用いた

可変絞りの流れについて，数値解析と実験に関する研究がある 25)． 

以上のように，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受に関する多くの研究

はあるが，実際の設計において極めて重要な，油中の気泡や配管の弾性変形およ

び絞り部の油流れの非線形性を考慮した研究や，これらを考慮してステップ応答

や動特性を理論的に推測した研究は見当たらない．さらに，従来の研究では，単

体の軸受ポケットが扱われており，可変絞り軸受を複数配置した工作機械の案内

面としての静特性，動特性に関する研究も見当たらない．  

 これらのことを勘案し，本章ではダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受の

ポケット単体の静特性，動特性を明らかにすることを目的とし，従来のオリフィ

ス絞りによる静圧軸受の特性と比較する．まず，絞り部における油流れは実現象

を考慮して非線形とする．また，油中の気泡や配管の弾性変形も考慮する．次に

これらを考慮した可変絞り形静圧軸受のポケット単体の特性に関する理論式を導

出する．さらに，理論式に基づいた数値解析および実験により特性を比較するこ

とで，オリフィス絞りに対して可変絞り形静圧案内面の優位性を示す． 
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2.2 理論解析 

本節では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受の静特性，動特性を推定

するための理論式について述べる． 

 ダイアフラムを用いた可変絞りを図 2.1に，静圧軸受を図 2.2に示す．加圧さ

れた油がハウジング内の流路を通り，円環状ランドとダイアフラムのすきまで形

成された可変絞りを介して静圧軸受に供給される．ダイアフラムは供給圧力によ

り変形され，軸受圧力と均衡する位置までランドの方向にたわむ．軸受の圧力が

変化するとダイアフラムとランドのすきまが変化し，軸受に供給される油の流量

も変化する．ここでは，絞り部における油の流量は外力の変化にともない大きく

変化するため，線形流れとして計算すると静特性や動特性の解析において誤差が

大きくなるため，非線形流れとして考慮する．さらに，軸受油が油中に溶解する

空気や流路内に存在する気泡などの影響を受け圧縮性の性質を有すること，剛性

の低い配管などが存在することを考慮して，静圧軸受の静特性，動特性を推定す

ることを考える． 
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まず，作動流体圧における流路内の空気の体積 vg と大気圧における流路内の空

気の体積 vg0 と軸受のポケット圧力 pb の関係は，大気圧を Pabs0 とするとポアソ

ンの法則に基づいて次式のようにあらわされる． 

 

(2. 1) 

 

式 (2. 1) を vg について解くと次式のようにあらわされる． 

 

 

(2. 2) 

 

上式の両辺を時間に関して微分することで，軸受油の圧力変化と流路内の空気

の体積変化の関係は，式 (2. 3) を経て式 (2. 4) のように導くことができる． 
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(2. 3) 

 

 

 

(2. 4) 

 

 

 ここで，可変絞りを通過し流体軸受に供給される軸受油の流量 qin と，軸受を

通過し流出する流量 qout の差分は，可変絞りを含む流路の体積変化 cv ，配管な

どの材料の圧縮率 βc  による体積変化，油の圧縮率 βf  による体積変化，式 (2. 4)

で示した油の流路に気泡として存在する空気の圧縮率による体積変化の合計値と

等しくなることを考慮すると，式 (2. 5) を経て式 (2. 6) が成立する． 
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(2. 6) 

 

ここで， 

(2. 7) 

(2. 8) 

(2. 9) 

 

である．ここで βc ，βf  は微小量であり gv , bb xA , cc xA  は cv  に比べて十分

小さいと仮定すると，式 (2. 6) は式 (2. 10)，式 (2. 11) より，式 (2. 12) のよう

にあらわされる． 
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ここで，ダイアフラムとランドのすきま ch  と，可変絞りの有効径 ced  は， 

 

(2. 14) 

 

(2. 15) 

 

である． 

また，可変絞りを通過する流量は，可変絞りのすきまの流出抵抗係数 Kc より

次式のようにあらわされる． 

 

(2. 16) 

 

ダイアフラムは軸受油の供給圧力と軸受圧力の差圧により弾性変形する．その

変形量について考える．ダイアフラムの変形は，中心に関して対称な加重を受け

る円盤の一般的な理論式により次式のようにあらわされる． 

 

(2. 17) 

 

 この式を順次積分することによりダイアフラムの任意の半径 r の位置の変位

は式 (2. 18) のようにあらわされる． 
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ここで A1，A2，A3，A4 は積分定数であり次式のようにあらわされる． 
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(2. 21) 

 

式 (2. 18) に A1，A2，A3，A4 を代入すると次式のようにあらわされる． 

 

 

(2. 22) 

 

 

絞り部の有効直径におけるダイアフラムの半径は 

 

(2. 23) 

 

であるので，ダイアフラムの変位は次式であらわされる． 

 

 

 

(2. 24) 

 

ここで，k は次式である． 

 

(2. 25) 

 

また，ダイアフラムの運動方程式は次式のようにあらわされる． 
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静圧軸受部についても絞り部と同様に考えると，その減衰係数は，レイノルズ

方程式に基づいて式 (2. 27) のようにあらわされる． 
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(2. 27) 

 

 さらに，静圧軸受を通過する流量は，軸受すきまの流出抵抗係数 Kb より次式

であらわされる． 

 

(2. 28) 

 

 また，軸受の運動方程式は，軸受を含む移動体の質量  と，移動体に加わる

外力  より次式のようにあらわされる． 

 

(2. 29) 

 

式 (2. 12), (2. 13), (2. 16), (2. 24), (2. 27), (2. 28) と，ダイアフラムおよび静圧軸受

の運動方程式 (2. 26), (2. 29) を連立して数値的に解くことで，ダイアフラムを用

いた可変絞り形静圧軸受の静特性，動特性を推定できる．具体的には，静圧軸受

に静的，動的荷重を負荷し，静圧軸受のすきま量の変化を計算することで静特性，

動特性を推定する．また，オリフィス絞りの場合については，前述した可変絞り

部の計算を固定絞りの計算に置き換えることで対応できる． 

静特性の計算は負荷容量までの範囲で静的に変化する荷重を数値計算の入力値

としている．動特性の計算は荷重の周波数を変化させながら入力値として与え，

ステップ応答については実際にステップ荷重を入力値として与えた．それぞれの

荷重に対する軸受すきま，消費流量，ダイアフラムのたわみ量などを計算して，

入力荷重の変化と軸受すきまの変化より軸受剛性を求める． 

 

2.3 理論解析の検証と実験結果 

本節では，第 2. 2 節で述べた静圧軸受の静特性，動特性の理論解析の妥当性を

検証する．具体的には，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受の静特性，動

特性について，数値計算結果と実験結果を比較する．また，従来のオリフィス絞

りの特性とも比較することで，本静圧軸受の優位性を明らかにする． 
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2.3.1 実験方法と実験装置 

実験装置の概略を図 2.4に，実験装置の写真を図 2.5に示す．静圧軸受は実験

装置の下部に上向きに取り付けられている．軸受の下側にダイアフラムを用いた

可変絞りが取付けてあり，軸受油を軸受ポケットへ供給している．このときの軸

受油の供給装置の写真を図 2.6に示す．また，軸受上には空気静圧軸受で保持さ

れたシャフトがあり，シャフト上部のエアシリンダ構造により軸受面に荷重を作

用させられる．エア供給装置の写真を図 2.7に示す． 
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Fig. 2. 5  Photograph of experimental apparatus 

Fig. 2. 7  Air supply apparatus 

Fig. 2. 6  Oil supply apparatus 
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実験装置による静圧軸受の静剛性は，エアシリンダの供給圧力を変化させ，そ

の際の軸受すきま量の変化を静電容量型変位センサにて検出することで評価でき

る．なお，軸受ポケット内圧力は圧力センサによって測定する．また，動剛性は

上部ブラケットを加振し，その際の軸受すきま量の変化を検出することで評価で

きる．さらに，上部ブラケットへステップ荷重を与えることで，ステップ応答も

評価できる． 

なお，ダイアフラムによる可変絞り部は，直径 0.4 mm のオリフィス絞りと交

換できるようになっている．また，本実験に用いた軸受油の供給圧力は 1 MPa，

油温は 28 ℃，粘性係数は 113.26×10-3 Pa･s である．ダイアフラムの材質は炭素

工具鋼 (SK5) で，可変絞りの主要寸法を表 2.1に，静圧軸受の寸法を表 2.2に示

す．可変絞りの主要寸法は，製作可能な寸法精度の制約の範囲で出来るだけ小型

になるように決定した．また，静圧軸受の主要寸法は実際の工作機械に使われて

いる静圧軸受の寸法より決定した． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Table 2. 1  Principal dimensions of test diaphragm restrictor 

Thickness of diaphragm,  td  0.400 mm 

Initial gap of diaphragm restrictor,  hc0   0.092 mm 

Diameter of support position of diaphragm,  dde 25.202 mm 

Outer diameter of restrictor,  dco  9.793 mm 

Inner diameter of restrictor,  dci  3.007 mm 

Table 2. 2  Principal dimensions of test annular hydrostatic bearing 

Outer diameter of annular hydrostatic bearing,  dbo 90 mm 

Inner diameter of pocket,  dbi 80 mm 

Bearing clearance,  hb 0.023 mm 
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2.3.2 静剛性の実験結果 

ダイアフラムを用いた可変絞りと，オリフィス絞りの静圧軸受のポケット圧力

と静剛性の関係を図 2.8，図 2.9 に示す．図より，いずれの場合においても実験

結果と解析結果は，定性的に良く一致することがわかる．なお，ダイアフラムを

用いた可変絞りの場合においては，0.3 MPa 以上で実験結果のほうが解析結果よ

りも剛性が高くなっている．これは実験における供給圧力の誤差が要因と考えら

れる．また，ポケット圧力が 0.5 MPa において，ダイアフラムによる可変絞りを

用いた場合の静剛性は，オリフィス絞りの場合の約 3 倍となり，より高剛性とな

ることがわかる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2. 8  Relationship between pocket pressure and  
bearing stiffness in a diaphragm restrictor 

Fig. 2. 9  Relationship between pocket pressure and  
bearing stiffness in an orifice restrictor 
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2.3.3 動剛性の実験結果 

ダイアフラムを用いた可変絞りと，オリフィス絞りの静圧軸受の動剛性を図

2.10，図 2.11に示す．ポケット圧力は，可変絞りが 0.4 MPa，オリフス絞りが 0.6 

MPa となるよう上部のエアシリンダより負荷を与えた．図より，いずれの場合に

おいても，実験結果と解析結果は，良く一致することがわかる．また，周波数が

10 Hz までの範囲において，ダイアフラムによる可変絞りを用いた場合の動剛性

は，オリフィス絞りの場合より高剛性となることがわかる． 
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Fig. 2. 11  Compliance of bearing with an orifice restrictor 

Fig. 2. 10  Compliance of bearing with a diaphragm 
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2.3.4 ステップ応答の実験結果 

ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受，オリフィス絞り形静圧軸受のステ

ップ応答特性を図 2.12，図 2.13 に示す．図より，いずれの場合においても，実

験結果と解析結果は，定性的に良く一致することがわかる．なお，オリフィス絞

りの場合においては，実験結果のほうが解析結果よりも変位が大きくなっている．

これは主に実験装置のハウジング下部の弾性変形が一要因として考えられる．ま

た，いずれの場合においても，整定までの時間は約 0.5s と明確な差はなく，オー

バーシュートも見られないことがわかる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2. 12  Step response of bearing with a diaphragm restrictor 
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Fig. 2. 13  Step response of bearing with an orifice restrictor 
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2.4 配管の弾性変形や油中の気泡の影響（実験結果） 

 可変絞りから静圧軸受の間の配管長さが軸受の動特性に及ぼす影響について，

ハンマーによる打撃実験を行い，その結果を図 2.14，図 2.15に示す．図 2.14 は

配管を介さずに繋いだ場合で，図 2.15 は可変絞りと静圧軸受の間を 300 mm の配

管で繋いだ場合の軸受すきまの時間変化と応答性を示す．図より，配管が存在す

る場合は動剛性が低く 100Hz 付近に共振ピークが見られる．動剛性の低下は配管

の弾性変形による影響で，軸受の共振は配管の共振が軸受油を介して可変絞りに

伝わることにより発生していると推定できる．本節ではダイアフラムを用いた可

変絞り形静圧軸受における設計諸元のうち，動特性に及ぼす可能性の高い配管の

弾性変形と油中の気泡の影響を第 2. 2 節で述べた数値解析にて検討する． 
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Fig. 2. 14  Dynamic characteristic of bearing (Oil pipe length : 0 mm)  
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Fig. 2. 15  Dynamic characteristic of bearing (Oil pipe length : 300 mm)  
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2.4.1 配管の弾性変形が動剛性に与える影響（数値解析） 

配管の弾性変形の指標として，配管長さをパラメータとした場合における動剛

性の解析結果を図 2.16に示す．図より，配管が長いほど動剛性が低下することが

わかる．このことより，目標の動剛性を実現するには，配管の長さは極力短くし

なければならないことがわかる．配管が長い条件の実験で生じた共振は，解析で

は現れていない．これは数値解析では配管の条件を圧縮率として定義しているた

め動剛性の値は推定できるが，配管自体の振動が軸受油を介して軸受を共振させ

る現象は計算できないことが理由である． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

2.4.2 油中の気泡が動剛性に与える影響（数値解析） 

軸受油の供給経路内の空気量をパラメータとした場合における動剛性の解析結

果を図 2.17に示す．図より，経路内の空気量が多いほど動剛性が低下し，その範

囲は広い周波数領域に渡ることがわかる．このことより，目標の動剛性を実現す

るには，経路内の空気を極力取り除かなければいけないことがわかる．解析で用

いた気泡の量は，これまでの実用上の経験値から 0.03 mL 程度の気泡が混入する

と想定し，この値を基に推定した． 
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Fig. 2. 16  Relationship between compliance of bearing and 
length of oil pipe  
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2.5 結言 

第 2章では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受の静特性，動特性を推

定するための理論式を導出し，理論解析と実験によりその妥当性を検証した．ま

た，従来のオリフィス絞りを用いた静圧軸受との性能の差を理論解析と実験によ

り明らかにした．さらに，油中の気泡や配管の弾性変形が静圧軸受の動特性に及

ぼす影響を理論解析により明らかにした．得られた結論を以下にまとめる． 

（１） 軸受油の供給圧力や軸受形状が同じ場合，ダイアフラムを用いた可変絞

り形静圧軸受の静剛性は，オリフィス絞りを用いた場合の約３倍となる． 

（２） 可変絞りを用いた場合の動剛性は，オリフィス絞りの場合より，周波数

が 10 Hz までの範囲において高剛性となる． 

（３） 可変絞りを用いた場合のステップ応答特性は，オリフィス絞りの場合と

明確な差はなく，オーバーシュートも見られない． 

（４） 可変絞り形静圧軸受の動剛性に大きく影響するのは，軸受油の供給経路

内の空気量と配管の長さである．目標の動剛性を実現するには，経路内

の空気を極力取り除くこと，剛性が低い配管の長さを極力短くすること

が必要である． 
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第３章 案内面の数値解析と 

実験検証 

第 3章では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧

軸受を，実際の研削盤の砥石台を想定した質量と大

きさのステージ上に複数個配列した案内面として，

静特性，動特性の数値解析と実験検証を行う．また，

従来のオリフィス絞りによる静圧案内面による砥

石台と，静特性，動特性を比較し本研究の優位性を

示す．さらに実際の稼働状況を想定した条件にて運

動性能についても従来機と比較する． 
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3.1 緒言 

量産部品を研削加工する研削盤の中で，カム形状や偏心円形状の部品を対象に

した研削盤の砥石台は，その要求精度を満たすために静圧案内面とリニアモータ

による駆動が採用されている．その案内面はオリフィス絞りによる静圧軸受を，

第 1 章の図 1.1 に示すように多数配列しており，ポケットの数が多くポケットの

加工コストが高い，部品点数が多く組立て時間が長い，ポケットから流出する油

の流量が多いためポンプ動力が高いといった問題がある．これらの問題を解決す

るには，軸受の単位面積当たりの静剛性を大幅に向上し，軸受ポケット数を削減

することが有効な手段である．ただし，軸受ポケット数を削減する場合は，加工

機として必要な動剛性が確保されていることが前提条件となる． 

これまでに静圧軸受の静剛性を向上する手段として，オリフィス絞りの替わり

にダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受が提案され，単体の軸受について研

究されている 22) 24) 25) 28)．第 2章ではこれまでの研究では考慮されていない，油中

の気泡や配管の弾性変形および絞り部の油流れの非線形性を考慮し，単体の軸受

についてステップ応答や動特性を理論的に推定した．具体的には可変絞り形静圧

軸受の特性に関する理論式を導出し，理論式に基づいた数値解析および実験によ

り，従来のオリフィス絞りによる静圧軸受の性能と比較した．さらに，可変絞り

の構成部品の主要パラメータが静圧軸受の性能に及ぼす影響を数値解析により明

らかにした．第 2章で述べた研究で，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受

の静剛性は，オリフィス絞りを用いた場合の約 3 倍となり，動剛性は周波数が 10 

Hz までの範囲において高剛性となることがわかった．さらにステップ応答特性は，

オリフィス絞りと差異はなくオーバーシュートも見られないことを確認した． 

このように第 2章では，可変絞り形静圧軸受は静圧案内面のポケット数削減に

大きく寄与することが推測できた．本章ではダイアフラムを用いた可変絞り形静

圧軸受を実際の研削盤の砥石台に用いた場合を想定し，静圧案内面としての静特

性，動特性の数値解析および実験を行うことで，オリフィス絞りの場合より静圧

案内面のポケット数を大幅に削減できることを実証する．静圧案内面のこれまで

の研究に目を向けると，まず，Mohsin らによってダイアフラムを用いた可変絞り

を用いた静圧案内面の静剛性，動剛性に関する研究がある 60)．続いて益子や中原

らによって，オリフィス絞りを用いた静圧案内面の動特性や，油圧供給管路の圧

縮性が動剛性に及ぼす影響について，単一ポケットを用いた研究がある 51) 52)．さ
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らに楠井や由井らによって，水を用いた静圧軸受による直動ステージの静特性・

動特性に関する研究がある 54) 56)． 

以上のように静圧案内面に関する多くの研究はあるが，いずれの研究において

も実際の砥石台を想定した大きさと質量の移動体に，ダイアフラムを用いた可変

絞り形静圧軸受を複数配置した案内面として静特性，動特性，運動精度に関して

研究されていない．これらを勘案し，本章で述べる研究では，上記条件にて，静

特性，動特性の数値解析と実験，さらに，実際の加工を想定した運動軌跡を NC

指令値として与え，案内面の運動性能について実験を行うことで，従来機との性

能比較を行い，可変絞り形静圧案内面の優位性を示す．また，第 1 章の図 1.1 に

示すような静圧軸受を多数配列した従来の６面拘束の案内面に対し，４面拘束な

どの簡素な構造でも上記性能を達成できることも示す． 

 

3.2 理論解析 

本節ではダイアフラムを用いた可変絞り形静圧案内面による直動ステージの静

特性，動特性を推定するための理論式について述べる．  

 本研究において開発した４面拘束の静圧案内面による直動ステージを図 3.1 に，

ダイアフラムを用いた可変絞りの詳細を図 3.2に示す．ステージは複数個の静圧

軸受により支持されており，並進変位と回転変位を拘束されながら所定の方向へ

移動が可能である．各静圧軸受はステージの側面に設けられたダイアフラムを用

いた可変絞りの供給口から軸受ポケットへ向けて油が供給される．ダイアフラム

は供給圧力により変形され，軸受圧力と均衡する位置まで円環ランドの方向にた

わむ．軸受の圧力が変化するとダイアフラムと円環ランドのすきまが変化し，軸

受に供給される油の流量も変化する．このときの可変絞りと静圧軸受の各特性に

ついては第 2章にて詳しく述べているので本節では省略する． 
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図 3.3に本研究で用いた静圧案内面の解析モデルを示す．ステージには各静圧

軸受により発生する軸受反力と，加工力や推力などが負荷され，ステージの位置

と姿勢が定まる．本研究では，外力などによる可動体の弾性変形は微小と考え，1

質点 6 自由度の剛体として考える． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

まず，任意の軸受 i の変位と軸受すきま，軸受すきまの時間変化量は，ステー

ジの重心変位から推定できるため，ステージの重心に変位が発生したときの任意

の軸受 i の相対変位 ubi は，重心点周りの回転行列 R と単位行列 E により次式 

のようにあらわされる． 

 

(3. 1) 

 

ここで，回転行列 R は，cosθを C，sinθを S とすると次式のようにあらわされる． 

 

 

(3. 2) 

 

Fig. 3. 3  Numerical analysis model of hydrostatic bearings 

Stage 

Pocket

  bi

gz

gy

gx

bi

u

u

u

xERu 








































gygxgzgygxgzgxgzgygxgzgx

gygxgzgygxgzgxgzgygxgzgx

gygzgygzgy

CCSSCCSCSCSS

CSSSSCCCSSSC

SSCCC

R



第 3 章 案内面の数値解析と実験検証 

 

- 38 - 
 

さらに，ステージ重心の各軸まわりの回転成分は微小量であるための近似と，2

次以上の項を省略すると式 (3. 1) で示す軸受 i の変位は次式のようにあらわされ

る． 

 

 

(3. 3) 

 

 ここで Tbi は重心点の変位から任意の軸受位置における変位を算出するための

換算行列で次式のようにあらわされる． 

 

 

(3. 4) 

 

ug  はステージの重心点の変位で次式のようにあらわされる． 

 

 

 

(3. 5) 

 

 

図 3. 3 に示す軸受 i に変位が発生すると，軸受すきまは変化する．軸受ポケッ

トの法線方向の単位ベクトル nbi と軸受 i の相対変位 ubi より，軸受 i の軸受すき

ま hbi  は，初期すきまを hb0i とすると次式のようにあらわされる． 

(3. 6) 

 

 同様に軸受すきまの時間変化は次式のようにあらわされる． 

 

(3. 7) 

  

以上の考え方により座標 xbi にある任意の軸受 i の変位と軸受すきま，軸受す

きまの時間変化が推定できる． 
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 第 2 章において，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受の静特性，動特性

を解明した．この理論を用いると軸受 i の軸受反力 fnbi は，軸受すきま hbi と軸

受すきまの時間変化 ḣbi から推定できる．この軸受反力は軸受ポケットの法線方

向のスカラー量であるため，ステージの姿勢の推定には全体座標系での力／モー

メントベクトルに変換する必要がある． 

 よって，軸受 i の各軸方向の力成分は，軸受 i の反力と法線方向の単位ベクト

ルの積で，次式のようにあらわされる． 

 

 

(3. 8) 

 

 式 (3. 8) の右辺が負になっているのはステージにはたらく力が軸受のポケッ

トの面に対して逆向きであることを示す． 

さらに，軸受 i の各軸方向のモーメントベクトルは，軸受 i のステージ重心か

らの相対位置と軸受 i の各軸方向の力成分との外積により，次式のようにあらわ

される． 

 

 

 

 

 

(3. 9) 

 

式 (3. 8) (3. 9) より，軸受 i の力／モーメントベクトルは次式のようにあらわされ

る． 

 

 

 

 

 

(3. 10) 
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ステージには外力 fext とリニアモータによる推力 fdrv と磁気吸引力 fmag とス

テージの自重 fown がかかる．ステージの慣性行列を M とするとステージの運動

方程式は次式のようにあらわされる． 

 

(3. 11) 

 

ここで，ステージの慣性行列 M は次式のようにあらわされる． 

 

 

 

 

(3. 12) 

 

 

 

fnbi は，ug ，  の関数であり式 (3. 11) を ug について数値的に解くことでダ

イアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受を用いたステージの静特性，動特性を推

定できる．具体的にはステージに任意の個数，任意の方向の軸受を定義する．こ

こで定義する各軸受の静的，動的な特性は，軸受油や油に含まれる気泡，配管な

どの圧縮性を定式化し，さらに静圧軸受と絞り部のレイノルズ方程式，運動方程

式と連立して数値計算することで解析可能である．この計算に用いた数式や計算

結果は，第 2 章で詳しく述べているので本節では省略する．また，ステージ全体

としての静特性，動特性の数値計算は，ダイアフラムを用いた可変絞りと，従来

のオリフィス絞りの両方を定義できる．ステージの特性の計算は，ステージの任

意の位置に静的，動的荷重を負荷したときの，ステージの任意の位置の変位を計

算することで，その位置における静特性，動特性を推定する． 
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3.3 理論解析の検証と実験結果 

本節では，第 3.2 節で述べたステージの静特性，動特性の理論解析の妥当性を

検証する．具体的には，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受によるステー

ジの静特性，動特性について，数値計算結果と実験結果を比較する．開発したス

テージは４面拘束の静圧案内面で，大きさと質量は，比較対象となる従来のオリ

フィス絞りを用いた６面拘束の静圧案内面の砥石台と同等とし，静特性と動特性

の実験結果を比較することで，本静圧案内面の優位性を明らかにする． 

3.3.1 実験方法と実験装置 

実験装置の概略を図 3.5に，実験装置の写真を図 3.6に示す．また，実験装置

へ供給する軸受油の供給装置を図 3.7 に，実験装置を制御する NC 装置を図 3.8

に示す．ステージはダイアフラムを用いた可変絞りを介した静圧軸受により支持

されており，その軸受の配列は図 3.3 に示すように垂直方向 4 個，水平方向 4 個

の合計8個で構成されている．実験装置の可変絞りの形状と寸法を図3.9に示す．

ダイアフラムの膜厚は 0.4 mm で材質は炭素工具鋼 (SK5) である． 
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Fig. 3. 6  Photograph of experimental apparatus 

Fig. 3. 8  Numerical control system 

Fig. 3. 7  Oil supply apparatus 
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実験装置には静圧軸受が配置されており，垂直方向 4 個の軸受の形状を図 3.10

に，水平方向 4 個の軸受の形状を図 3.11にそれぞれ示す．これら 8 個の軸受がス

テージの重心から空間座標上どの位置と方向に配置されているかを表 3.1に示す．

軸受 No.1～4 は垂直方向，No.5～8 は水平方向の軸受を示す．このときの各軸受

のすきまは 0.023 mm である．各軸受に供給される油の流量と圧力は，ステージ

上に 8 箇所設置された流量計と圧力計により，各軸受を個別に測定できる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 3. 9  Dimensions of the diaphragm restrictor 
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Fig. 3. 10  Dimensions of the hydrostatic bearings No.1~4 (unit: mm) 
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実験に用いた可変絞り形静圧軸受の軸受剛性と軸受ポケット圧力の関係につい

て計算した結果を図3.12に示す．また，軸受油の供給圧力は 1.5 MPa，油温は 28 ℃，

粘性係数は 113.26×10-3  Pa･s である． 

ステージの質量は 550 kg で，リニアモータにより駆動され，従来の砥石台の質

量と同等にするためにステージ上に 817 kg の質量を負荷し，合計 1367 kg の移動

体として実験した．このときのステージの質量と慣性モーメントを表 3.2に示す．

ステージの垂直方向変位は軸受近くの 4 箇所に設置された静電容量型変位センサ

にて測定できる．また，水平方向変位についてはステージの側面 2 箇所に設置さ

れた同センサによって測定できる．これらのセンサと直定規の距離を測定するこ

とにより，静特性，動特性，運動特性を評価できる．従来の砥石台の構成は，第

1 章の図 1.1 に示すようにオリフィス絞りを用いた静圧軸受を垂直方向に 4 面，

水平方向に 2 面，連続的に配列しており，開発したステージは従来の砥石台に対

し，軸受の面積と油の流量は 1/3 に低減している．さらに，案内面のしゅう動抵

抗は軸受面積に比例するため，抵抗も 1/3 に低減している． 

 

Table 3. 1  Spatial position of the hydrostatic bearings 

Bearing 
No. 

Coordinate values (x,y,z),  

 xbi (unit: m)  
Normal unit vector,  nbi 

1 -0.299, -0.241, 0.256 (0,-1,0) 

2 0.381, -0.241, 0.256 (0,-1,0) 

3 -0.299, -0.241, -0.140 (0,-1,0) 

4 0.381, -0.241, -0.140 (0,-1,0) 

5 -0.299, -0.271, 0.231 (0,0,1) 

6 -0.299, -0.271, -0.115 (0,0,-1) 

7 0.381, -0.271, 0.231 (0,0,1) 

8 0.381, -0.271, -0.115 (0,0,-1) 
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3.3.2 静剛性の実験結果 

図 3.13 にダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受によるステージの垂直方

向の静剛性について，実験結果と解析結果を比較する．同時に従来のオリフィス

絞りを用いた静圧軸受による砥石台の静剛性についても比較した．測定はステー

ジの重心上に 200 kg の静荷重を付加し，ステージの垂直方向変位より静剛性を求

めた．このときの静剛性測定の実験状況を図 3.14に示す．実験結果のほうが解析

結果より剛性が低くなっているが，これは解析ではステージを剛体とみなしてい

ることが要因と考えられる．従来の砥石台と比較すると解析結果，実験結果とも

に開発したステージのほうが高い剛性を示している．この理由は可変絞りでは，

ステージが負荷を受ける範囲で 低 3倍の静剛性となるように設計しており，無

負荷時の軸受の静剛性は 3倍より高くなっているからである．定性的には解析結

果と実験結果は良く一致しているといえる．  

Mass of stage,  m 1367 kg

Inertia moment of stage,  Jx 158.4 kg·m
2

Inertia moment of stage,  Jy 210.6 kg·m
2

Inertia moment of stage,  Jz 226.2 kg·m
2

 

Table 3. 2  Mass and inertia morment of the stage 

Fig. 3. 12  Relationship between pocket pressure and bearing stiffness 
with a diaphragm restrictor. 
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Fig. 3. 13  Comparison of vertical stiffness of developed stage 
and conventional machine   
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Fig. 3. 14  Static stiffness measurement in developed stage   
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3.3.3 動剛性の実験結果 

図 3.15 にダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受によるステージの動剛性

について，開発したステージと従来の砥石台の加工点（砥石の先端）を想定した

位置の解析結果を比較する．10 Hz 以下では静剛性の差により開発した砥石台の

方が高い動剛性となっているが，10 Hz 以上では，ほぼ同等の動剛性である．数

値解析では静圧軸受の減衰係数は１個あたり 5×1015 N･s/mの値を用いて推定して

おり，軸受面積が１／３になっても動特性に大きな差が生じないことがわかった． 

図 3.16 は解析と同じ位置における動剛性を実験により測定し比較した結果を

示す．測定は加工点付近をハンマリングにより加振し，加工点付近に設置した加

速度センサにより行った．図 3.17に開発したステージの動剛性測定の実験状況を，

図 3.18に従来の砥石台の動剛性測定の実験状況を示す．60 Hz に電源周波数起因

のノイズが見られるが，60 Hz 以下の周波数で従来機と開発機は，ほぼ同等の動

剛性である．実験値の動剛性が解析値より低い理由は，解析では構造体の弾性変

形を考慮していないことと，リニアモータによる結合部は案内面の送り方向に動

かないと定義していることが理由である．また，実験において 60 Hz より高い周

波数では従来の砥石台の方が高い動剛性を示しているが，これは開発したステー

ジは試験用の錘を介して加速度センサを取り付けたことにより，錘の取り付け部

のステージ剛性が弱いために生じたと考えられる．  
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Fig. 3. 17  Compliance measurement in developed stage  

Fig. 3. 18  Compliance measurement in conventional grinding head 
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図 3.19, 図 3.20, 図 3.21に開発したステージの動特性を詳しく調べるために

行った実験結果と解析結果を比較する．図 3.19, 図 3.20 は垂直方向（y方向）の

動剛性で，図 3.21 は水平方向（z方向）の動剛性を示す．解析結果はステージの

重心の垂直方向，水平方向の動剛性を示し，実験結果はステージの重心をハンマ

リングし，図 3.22に示すような静圧軸受付近に設けた静電容量型変位センサによ

り，垂直方向 4 箇所，水平方向 2 箇所を測定した結果である．60 Hz に電源周波

数起因のノイズが見られるが，いずれの場合においても，実験結果と解析結果は，

良く一致することがわかる． 

図 3.23にステージのＦＥＭによる固有振動数の解析結果を示す．解析では構造

体の弾性変形の影響もあり，ピッチングやローリングなどの固有振動は 100 Hz

までの間にあるが，実験ではこれらの振動は生じていない．このことは静圧軸受

の利点である高い減衰性によるところと言える． 
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Fig. 3. 21  Compliance of the stage in horizontal direction 
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Fig. 3. 22  Experimental apparatus of linear motion measurement  
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Fig. 3. 23  Analysis result of characteristic frequency in developed stage 
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3.4 運動性能の評価 

本節では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受によるステージの運動性

能について評価を行う．さらに，実用に即した運動パターンにて従来のオリフィ

ス絞りを用いた静圧軸受による砥石台の運動性能と比較し，開発したステージの

実用性を検討し考察する．  

3.4.1 NC 装置による速度指令送り時の姿勢変化 

開発したステージを一定速度で X 方向（NC 送り軸方向）に送ったときの，ス

テージの Y 方向（上下方向）の姿勢変化を測定した結果を図 3.24, 3.25に示す．

図3.24は送り速度 4 m/min，図3.25は送り速度 20 m/minの一方向送りの結果で，

移動距離は 160 mm である．送り速度は NC 装置から出力される速度指令電流値

を D/A 変換して測定した．ステージの姿勢の測定はステージの 4 箇所の静圧軸受

近傍に設置された静電容量型変位センサにて行った．速度の異なる 2 条件におい

て同じ位置に誤差が生じているが，測定誤差の繰り返し性があるため，測定基準

となる直定規のキズが原因と考えられる．全体的には速度によらず±1 μm 以下

の送り精度誤差であり，良好な結果といえる．また，起動時と停止時にピッチン

グなどの姿勢誤差は見られない． 
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Fig. 3. 24  Linear motion error of the stage at 4 m/min (Y direction) 
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3.4.2 揺動運動時の姿勢変化 

カム形状や偏心円形状の加工を想定した揺動運動時のステージの姿勢変化につ

いて，従来の砥石台の運動と比較した．砥石台の姿勢の測定は図 3.26に示すよう

に，従来の砥石台の加工点近傍を想定した位置に静電容量型変位センサを設け，

直定規との距離の変化を垂直方向と水平方向について連続 10 回測定した．揺動運

動のストロークは 40 mmで，図3.27に示すような速度変化を指令値として与え，

測定結果は図 3.28, 図 3.29に示す．図より，開発したステージの揺動運動時の

姿勢変化は，垂直方向は従来と同等，水平方向は従来よりも少ない良好な結果と

なった． 
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Fig. 3. 25  Linear motion error of the stage at 20 m/min (Y direction) 
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Fig. 3. 27   Velocity of the stage 
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Fig.3.26  Experimental apparatus of linear motion error
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Fig. 3. 28   Comparison of motion error of developed stage  
and conventional machine  (Y direction) 
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3.5 結言 

第 3章では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受によるステージの静特

性，動特性を推定するための理論式を導出し，理論解析と実験によりその妥当性

を検証した．また，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受を用いることによ

り，従来のオリフィス絞りを用いた静圧軸受による砥石台に対し，静圧案内面の

機構を 6面拘束から 4面拘束へ大幅に簡素化し軸受面積は１／３に低減できるこ

とを実験により明らかにした．得られた結論を以下にまとめる． 

（１） ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受を用いて軸受の静剛性を高め

ることにより軸受の面積は 1/3 に低減できる．これにより，軸受油の流量

と案内面のしゅう動抵抗も従来の 1/3 に低減できる．  

（２） ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受によるステージの動剛性は，軸

受の面積が 1/3 に低減しても，従来のオリフィス絞りによる砥石台と同等

で，100Hz 以下で固有振動による共振のピークはない． 

（３） ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受によるステージの運動精度は

速度によらず±1 μm 以下で，さらに揺動運動時の姿勢変化は，従来のオ

リフィス絞りによる砥石台の姿勢変化量に比べ同等以下の値である． 

Fig. 3. 29   Comparison of motion error of developed stage  
and conventional machine  (Z direction) 
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第４章 ジャーナル軸受への適用 

第 4 章では，第 2 章，3 章で得られた研究成果を回

転軸に応用し，同様の数値解析と実験検証を行い，

本研究の発展性を示す．具体的には，研削盤の工作

物を保持する主軸台のジャーナル軸受とスラスト

軸受にダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受

を適用し，回転軸における静特性，動特性の数値解

析と実験検証をおこなう．さらに従来のオリフィス

絞りと比較し可変絞りの優位性を示す．加えて，研

削盤の主軸台として実用に資する性能かどうかを，

運動性能試験と加工試験により評価する． 
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4.1 緒言 

静圧軸受は研削盤などの砥石軸受として，高い加工精度を実現するために従来

から多く採用されている．また，カム形状や偏心円形状の部品を対象とした研削

盤の砥石台は，その要求精度を満たすために静圧案内面とリニアモータによる駆

動が採用されている．これらの静圧軸受や案内面はオリフィス絞りによる静圧ポ

ケットを多数配列しており，ポケットの加工コストが高い，部品点数が多く組立

て時間が長いなどの問題がある．これらの問題を解決するには，軸受の単位面積

あたりの静剛性を大幅に向上し，軸受ポケット数を削減することが有効な手段で

ある．これまでに静圧軸受の静剛性を向上する手段として，オリフィス絞りの替

わりにダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受が提案され，単体の軸受につい

て研究されている 22) 24) 25) 28)．しかし，研削盤の砥石軸受などの低粘度油による静

圧軸受に，可変絞りを用いて静剛性を向上する研究は，振動問題などによりこれ

まで実用化にいたっていない．本章ではまず，比較的高粘度の油で回転速度も低

い工作物主軸について，可変絞りを用いた静圧軸受を適用し剛性を向上すること

に取り組む． 

これまでに，第 2章では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受の動特性

やステップ応答について，軸受油中の気泡や配管の弾性変形などを考慮し，単体

の軸受特性について数値解析にて推定し，実験検証をおこなった．さらに第 3 章

では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受を実際の研削盤の砥石台に用い

た場合を想定した静圧案内面としての静特性，動特性の数値解析および実験を行

うことで，オリフィス絞りの場合より静圧案内面のポケット数を大幅に削減でき

ることを実証した．  

本章では，第 2 章，3 章で得られた研究成果を主軸台の軸受に応用することを

考える．ここで，ジャーナル軸受に可変絞りを適用したこれまでの研究に目を向

けると，軸受の静剛性を高めるためにスプール弁による可変絞りを用いて軸受の

静剛性が大幅に向上することが報告されている 10) 13)．さらにスプール弁を用いた

静圧軸受の動特性やステップ応答について報告もされている 16)．しかしスプール

弁による可変絞りではオリフィス絞りに対して静剛性は大きく向上するが，応答

性が低下する問題がある．また，軸受ポケットの圧力変化に応じて絞りを開閉す

るために，可変絞りの可動部分を調整部静圧軸受で支持する構造もある．この調

整部静圧軸受に制御対象となるジャーナル軸受と同じ圧力の油を供給することに
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より軸受剛性を高め，その性能や特性について報告されている 31) ～33)． 

以上のように，可変絞りを用いた静圧ジャーナル軸受に関する多くの研究はあ

るが，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受によるジャーナル軸受の実際の

設計において，きわめて重要な油中の気泡や配管の弾性変形および絞り部の油流

れの非線形性を考慮した研究や，これらを考慮して動特性を理論的に推測した研

究は見当たらない．これらのことを勘案し，本章ではダイアフラムを用いた可変

絞り形静圧ジャーナル軸受を主軸台に用い，その静特性，動特性を解明すること

を目標とする． 

まず，絞り部における軸受油の流れの非線形性や，軸受油中の気泡や配管の弾

性変形を考慮した可変絞り形静圧軸受の理論式を導出する．次にこの静圧軸受を

ラジアル方向，アキシアル方向に複数個配置したジャーナル軸受として軸受スピ

ンドルの静特性，動特性の数値解析を行い，従来の固定絞りによる静圧軸受の場

合と特性を比較する．実験では可変絞りと固定絞りの両方の評価が可能な静圧軸

受による主軸台を試作し，その静特性，動特性を測定し数値解析の妥当性の検証

と，可変絞りの優位性を実証する．さらにダイアフラムを用いた静圧軸受により

大幅な小型化を達成した主軸台が，実用に資するかを検証するために，実際の工

作物を円筒研削加工し，従来の転がり軸受を用いた主軸台による加工精度と比較

し，実用上の問題がないことを確認する． 

 

4.2 理論解析 

本節ではダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受による主軸の静特性，動特

性を推定するための理論式について述べる．  

 本研究において開発した主軸台のジャーナル軸受の構成を図 4.1 に，スラスト

軸受の構成を図 4.2に，ダイアフラムを用いた可変絞りの詳細を図 4.3に示す．

ジャーナル軸受，スラスト軸受共に可変絞りとオリフィス絞りは対向配置となっ

ているが，解析ではこの組合せは任意に変更できる．主軸はラジアル方向，アキ

シアル方向共に複数個の静圧軸受により支持され，並進変位と旋回変位を拘束さ

れながら所定の方向へ回転が可能である．ダイアフラムは供給圧力により変形さ

れ，軸受圧力と均衡する位置まで円環ランドの方向にたわむ．軸受の圧力が変化

するとダイアフラムと円環ランドのすきまが変化し，軸受に供給される油の流量

も変化する．ダイアフラムへ供給する油の経路が，3 章までの研究で用いたダイ
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アフラムの経路と反対になっているが，これは 4.3 節で述べる実験装置の構成に

よることが理由である． 
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数値解析では，軸受油が油中に溶解する空気や流路内に存在する気泡などの影

響をうけて圧縮性の性質を有すること，剛性の低い配管などが存在することを考

慮して，静圧軸受 i の静特性，動特性を推定することを考える．まず，作動流体

圧における流路内の空気の体積 vgi と大気圧における流路内の空気の体積 vg0i と

軸受 i のポケット圧力 pbi と大気圧 Pabs0 の関係をポアソンの法則に基づいて導

く．この式の両辺を時間に関して微分することで，軸受 i の軸受油の圧力変化と

流路内の空気の体積変化の関係は次式のようにあらわされる． 

 

(4. 1) 

 

ここで，流体軸受 i に供給される軸受油の流量 qiniと，軸受 i を通過し流出する

流量 qouti の差分は，可変絞りを含む流路の体積変化 civ ，配管などの材料の圧縮

率 βc  による体積変化，油の圧縮率 βf  による体積変化，油の流路に気泡として

h ci
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存在する空気の圧縮率による体積変化の合計値と等しくなることを考慮すると次

式が成立する． 

 

 

(4. 2) 

 

 

可変絞りを通過する流量はレイノルズ方程式に基づいて次式のようにあらわさ

れる． 

 

(4. 3) 

 

さらに，静圧軸受 i を通過する流量は次式であらわされる． 

 

(4. 4) 

 

また，ダイアフラムの運動方程式は次式のようにあらわされる． 

 

(4. 5) 

 

図 4.4に本研究で用いた静圧軸受による主軸の解析モデルを示す．主軸には各

静圧軸受により発生する軸受反力と，自重や外力が負荷され，主軸の位置と姿勢

が定まる．本研究では，外力などによる主軸の弾性変形は微小と考え，1 質点 6

自由度の剛体として考える． 
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まず，任意の軸受 i の相対変位と軸受すきま，軸受すきまの時間変化量は，主

軸の重心点での運動偏差から推定できるため，主軸の重心に偏差が発生したとき

の任意の軸受 i の相対変位は，回転行列 R と単位行列 E により次式のようにあら

わされる． 

 

 

(4. 6) 

 

さらに，主軸重心の各軸まわりの回転成分は微小量であるための近似と，2 次

以上の項を省略すると式 (4. 6) で示す軸受 i の相対変位は次式のようにあらわさ

れる． 

 

 

(4. 7) 
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Fig. 4. 4  Numerical analysis model of hydrostatic bearings 
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ここで，Tbi は重心点の偏差から任意の軸受位置における変位を算出するための

換算行列で次式のようにあらわされる． 

 

 

(4. 8) 

 

 

図 4 に示す軸受 i に相対変位が発生すると，軸受すきまは変化する．軸受ポケ

ットの法線方向の単位ベクトルと軸受 i の相対変位より，軸受すきまは次式のよ

うにあらわされる． 

 

(4. 9) 

 

同様に軸受すきまの時間変化は次式のようにあらわされる． 

 

(4. 10) 

 

以上の考え方により座標 xbi にある任意の軸受 i の相対変位と軸受すきま，軸

受すきまの時間変化が推定できる． 

 軸受 i の軸受反力 fnbi は，軸受圧力と軸受すきまの時間変化 ḣbi から推定でき

次式のようにあらわされる． 

 

(4. 11) 

 

この軸受反力は軸受ポケットの法線方向のスカラー量であるため，主軸の姿勢

の推定には全体座標系での力／モーメントベクトルに変換する必要がある．軸受

i の各軸方向の力成分は，軸受 i の反力と法線方向の単位ベクトルの積であらわさ

れ，さらに軸受 i の各軸方向のモーメントベクトルは，軸受 i の主軸重心からの

相対位置と軸受 i の各軸方向の力成分との外積によりあらわされる． 

これらの考え方により軸受 i の力／モーメントベクトルは式 (4. 12) のように

あらわされる． 
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(4. 12) 

 

 

 

主軸には各軸受 i の力／モーメントベクトル fbi と外力 fext と主軸の自重 fown 

がかかる．主軸の慣性行列を M とすると主軸の運動方程式は次式のようにあらわ

される． 

 

(4. 13) 

 

ここで，主軸の慣性行列 M は次式のようにあらわされる． 

 

 

(4. 14) 

 

 

 

 

式 (4. 13) と式 (4. 2) (4. 3) (4 .4) (4. 5) (4. 9) (4. 10) (4. 11) を ug について連立

して数値的に解くことで，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受を用いた主

軸の静特性，動特性を推定できる．具体的には，主軸の特性の計算は，主軸の任

意の位置に静的，動的荷重を負荷したときの，主軸の任意の位置の変位を計算す

ることで，その位置における静特性，動特性を推定する．また，オリフィス絞り

の場合については，前述した可変絞り部の計算を固定絞りの計算に置き換えるこ

とで対応できる． 
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4.3 理論解析の検証と実験結果 

本節では，第 4. 2 節で述べた主軸の静特性，動特性の理論解析の妥当性を検証

するために，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受による主軸台を開発し，

その主軸の静特性，動特性について，数値計算結果と実験結果を比較する．また，

従来のオリフィス絞りの特性と比較することで，可変絞り形静圧軸受の優位性を

明らかにする．  

4.3.1 実験方法と実験装置 

実験装置の概略を図 4.5に示す．主軸は図 4.6に示すようにダイアフラムを用

いた可変絞りを介した静圧軸受により支持されている． 
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with hydrostatic bearings  
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ダイアフラムのすきまと膜厚の寸法はスラスト軸受用，ジャーナル軸受用で異

なり，表 4.1に示す．また，ダイアフラムの材質は炭素工具鋼 (SK5) である．静

圧軸受の配列は図 4.7に示すようにジャーナル軸受 4個，スラスト軸受 8個の合

計 12 個で構成されている．ジャーナル軸受の対向面にはオリフィスを介したポケ

ットがある．スラスト軸受も同様に対向面にオリフィスを介したポケットが配置

されており，初期与圧を加えている．これらの静圧軸受が主軸の重心から空間座

標上どの位置と方向に配置されているかを表 4.2 に示す．軸受 No.1～4 はジャー

ナル軸受，No.5～8 はスラスト軸受を示す．このときの各軸受のすきまはジャー

ナル軸受で 0.017 mm，スラスト軸受で 0.007 mm である．また，スピンドルの質

量と慣性モーメントは表4.3に示す．軸受油の供給圧力は 1.0 MPa，油温は 25 ℃，

粘性係数は 13.65×10-3 Pa･s である． 

Fig. 4. 6  Developed head stock with hydrostatic bearings  
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Table 4. 1  Dimensions of diaphragm restrictors in developed head stock (unit: mm)

Type Thickness  Clearance Pitch diameter 

Journal bearings 0.6 0.062 22.1 
Thrust bearings 0.8 0.022 22.1 

4 4 30 

Fig. 4. 7  Dimensions of the hydrostatic bearings (unit: mm) 

Journal bearings  
(No.1~4) 

Thrust bearings
(No.5~8)  

Table 4 .2  Spatial position of the hydrostatic bearings 

Bearing 
No. 

Coordinate values
 (x,y,z),  xbi (unit: m)  Normal unit vector,  nbi 

1 0 , 0.052 , 0.019 (0,-1,0)

2 0.052 , 0 , 0.019 (-1,0,0)

3 0 , -0.052 , 0.019 (0,1,0)

4 -0.052 , 0 , 0.019 (1,0,0)

5 0 , 0.069 , 0.044 (0,0,1)

6 0.069 , 0 , 0.044 (0,0,1)

7 0 , -0.069 , 0.044 (0,0,1)

8 -0.069 , 0 , 0.044 (0,0,1)
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4.3.2 ラジアル方向静剛性の実験結果 

図 4.8に開発した主軸台のスピンドル端におけるラジアル方向の静剛性につい

て，実験結果と解析結果を比較する．実験では可変絞りとオリフィス絞りの両方

の場合について，図 4.9 に示すようにスピンドル先端の面板の側面に 大 200 N

の力を負荷し，面板の変位より静剛性を求めた．可変絞りの解析結果はオリフィ

ス絞りに対して 3 倍以上高い静剛性となっているが，実験結果では解析結果より

低い値となっている．これは数値解析ではスピンドルを剛体とみなしていること

が要因と考えられる．そこで，スピンドルのラジアル軸受部を固定してラジアル

荷重を加えた場合の，スピンドルのたわみを有限要素法により求めた結果，剛性

値は 230 N/μm となり，この値と解析結果を直列ばねとして計算した剛性値で比

較すると，実験結果とよく一致することがわかる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Mass of spindle,  m 15.3 kg

Inertia moment of spindle,  Jx 0.065 kg·m2

Inertia moment of spindle,  Jy 0.065 kg·m2

Inertia moment of spindle,  Jz 0.039 kg·m2

 

Table 4. 3  Mass and inertia moment of the spindle

Fig. 4. 8  Static stiffness of spindle 
      in radial direction   

Fig. 4. 9  Static stiffness measurement 
      in radial direction   
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4.3.3 アキシアル方向静剛性の実験結果 

図 4.10に開発した主軸台のスピンドルのアキシアル方向の静剛性について，実

験結果と解析結果を比較する．実験では可変絞りとオリフィス絞りの両方の場合

について，図 4.11に示すようにスピンドル先端のセンターに 大 2500 N の力を

負荷し，スピンドル端の面板の変位より求めた．結果はラジアル方向と同様の傾

向で，解析結果と実験結果の差についても，スピンドルのスラスト軸受部を固定

してアキシアル荷重を加えた場合のスピンドルのたわみを有限要素法により求め

た結果，剛性値は 1363 N/μm となり，この値から静剛性の差は説明できる．静剛

性の解析は第4. 2節で述べた数値解析手法とあわせてスピンドルの弾性変形によ

る影響を考慮し推定する必要があるといえる．  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

4.3.4 ラジアル方向動剛性の実験結果 

ダイアフラムを用いた可変絞りと，オリフィス絞りの静圧軸受によるスピンド

ルのラジアル方向の動剛性を図 4.12, 4.13に示す．実験は図 4.14に示すように

スピンドル端の面板の側面をハンマリングし，静電容量型変位センサにより測定

した．200 Hz 以下の周波数帯では，実験結果と解析結果はよく一致しているとい

える．また 30 Hz 以下の範囲では，可変絞りのほうが高い動剛性となっている．

200 Hz 以上ではスピンドルの固有振動による影響がみられるが，静圧軸受の減衰

能により鋭い共振ピークは出ていない． 

Fig. 4. 10  Static stiffness of spindle 
          in axial direction   

Fig. 4. 11  Static stiffness measurement 
       in axial direction   
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Fig. 4. 12  Compliance of main spindle with diaphragm in radial direction 

C
om

pl
ia

nc
e 

 m
/N Experimental

Calculated

-180

0

180

0.1 1 10 100 1000

P
ha

se
  d

eg

Frequency   Hz

10
-8
 

10
-9
 

10
-10

 

10
-7
 

10
-6
 

10
-11

 

C
om

pl
ia

nc
e 

 m
/N

Experimental

Calculated

-180

0

180

0.1 1 10 100 1000

P
ha

se
 d

eg

Frequency  Hz

Fig. 4. 13  Compliance of main spindle with orifice in radial direction 
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4.3.5 アキシアル方向動剛性の実験結果 

ダイアフラムを用いた可変絞りと，オリフィス絞りの静圧軸受によるスピンド

ルのアキシアル方向の動剛性を図 4.15, 4.16に示す．実験は図 4.17に示すよう

にスピンドル端をハンマリングし，静電容量型変位センサにより測定した．100 Hz

以下の周波数帯では，実験結果と解析結果はよく一致しているといえる．100 Hz

以上で動剛性の低下がみられるが，これは主軸台のハウジング本体を測定しても

同様の傾向がみられることから，ハウジングがアキシアル方向へ倒れる固有振動

の影響を受けていると考えられる．また周波数が 15 Hz 以下の範囲では，可変絞

りのほうが高い動剛性となっている．図 4.15 の低周波域で位相が遅れている理由

は，可変絞りにより静剛性を高めた結果，加振時の変位が微小となり非接触変位

計で低周波の挙動を測れないことが理由である． 

開発した主軸台の実用回転速度は 大 500 min-1 であることを考慮すると，実用

域において 3節で述べた数値解析の手法により可変絞り形静圧軸受の静特性，動

特性は数値解析により推定が可能といえる． 

 

 

 

Fig. 4. 14  Compliance measurement in radial direction   
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Fig. 4. 15  Compliance of main spindle with diaphragm in axial direction  
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Fig. 4. 16  Compliance of main spindle with orifice in axial direction  
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4.4 運動性能・加工精度の評価 

第4. 3節までにダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受による主軸台の静特

性，動特性について数値計算と実験検証を行い，オリフィス絞りの場合に対する

優位性を示した．本章では，実用性を確認するために，ダイアフラムを用いた可

変絞り形静圧軸受による主軸台の運動性能と加工精度について評価を行う．開発

した主軸台はスピンドルの長さで従来の転がり軸受による主軸台に対し，およそ

１／２の小型化を達成している．小型化によりスピンドルの質量が低減したこと

による動特性の変化が加工精度に影響していないことを確認するために，量産部

品を想定した工作物を円筒研削し，従来の転がり軸受による主軸台を用いた場合

の加工結果と比較する． 

4.4.1 主軸の回転精度 

開発した主軸台スピンドルの，ラジアル振れ回転非同期成分(NRRO)を測定した．

測定は図 4.18 に示すようにスピンドル端に真球度 0.08 μm の測定球を付けて，

その球の変位を静電容量型変位センサにより測定した．測定時の回転速度は 200 

min-1 の一定速度にて 4 回転分の測定値にて評価した．図 4.19 はスピンドルの

NRRO の測定結果で，値は 0.056 μm であり，量産部品の加工を目的とした主軸

の回転精度として問題ないことを確認した． 

 

Fig. 4. 17  Compliance measurement in axial direction   
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4.4.2 円筒研削における加工精度 

開発した主軸台を用いて円筒研削加工を行った．実験は図 4.20に示すようにテ

ストピースを両センターで保持し研削加工をおこなった．加工した工作物の円筒

面の真円度測定結果を図 4.21に示す．比較のために従来の転がり軸受による主軸

台にて同様の加工をした結果を図 4.22 に示す．工作物は直径 50 mm の炭素鋼

(S45C) で，加工時の工作物の回転速度は 250 min-1 で行った．また，研削加工に

用いた砥石の種類は CBN で粒度は#120 を用い，砥石周速度は 80 m/s で実験を行っ

た．開発した主軸台による加工結果は，真円度 0.37 μm で，従来の主軸台を用い

た場合の真円度 0.48 μm に比べ上回る結果となり，開発した主軸台は実用上の問

題はないことを確認した． 

Fig. 4. 19   Measurement result of NRRO in developed head stock 

Fig. 4. 18   Experimental apparatus of rotational accuracy measurement 

0.2 μm/div 



第 4 章 ジャーナル軸受への適用 

 

- 74 - 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4. 21   Measurement result of roundness after grinding (Developed head stock) 

0.2 μm/div 

0.2 μm/div 

Fig. 4. 22   Measurement result of roundness after grinding(Conventional head stock) 

Fig. 4. 20   Grinding test in developed head stock 
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4.5 結言 

第 4 章では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受による主軸台の静特性，

動特性を推定するための理論式を導出し，理論解析と実験によりその妥当性を検

証した．また，従来のオリフィス絞りによる静圧軸受を用いた主軸台との性能の

差を，理論解析と実験により明らかにした．さらに加工実験により開発した主軸

台の実用性を確認した．得られた結論を以下にまとめる． 

（１） ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受をジャーナルとスラスト軸受

に用いた主軸台の静剛性は，主軸の弾性変形を考慮すると，従来のオリフ

ィス絞りの場合の 1.5 倍～3 倍の値となる．  

（２）静剛性に影響を与える主な可変絞りの設計諸元は絞りすきまとダイアフラ

ムの膜厚である．  

（３）動特性は油中の気泡や配管の弾性変形を考慮して推定可能であり，可変絞

り形静圧軸受による主軸の動剛性は，オリフィス絞りの場合より，ラジア

ル方向は 30 Hz 以下，アキシアル方向は 15 Hz 以下の周波数で高剛性とな

る． 

（４） ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受による主軸台は，量産部品の円

筒研削加工において，加工精度として実用上の問題はない． 
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第５章 可変絞りの設計諸元が 

軸受性能に及ぼす影響 

第 5章では，可変絞りの設計諸元が静圧軸受性能に

及ぼす影響について，数値解析にて検討する．可変

絞りの設計諸元には，絞りのすきまやダイアフラム

の膜厚などの設計要件によるものと，軸受油の供給

圧力や油温，配管の長さや配管の中に含まれる気泡

の量など，周辺装置や施工によるものがある．これ

らの諸元が静圧軸受の性能におよぼす影響を明ら

かにする． 
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5.1 緒言 

前章までに，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受について数値的，実験

的に特性を解明した．また，案内面やジャーナル軸受についても性能を推定した．

可変絞りの設計諸元には，寸法ばらつきにより実際の性能が左右されるものや，

周辺装置の影響を受けるものがある．製造上は，それらの誤差が静圧軸受の性能

を変化させ，目標の性能を達成できないおそれがある．本章では，ダイアフラム

を用いた可変絞り形静圧軸受における可変絞りの設計諸元が，静圧軸受の静特性，

動特性に及ぼす影響を，第 2 章で解明した数値解析にて検討し考察する．  

5.2 可変絞りの寸法諸言の影響 

可変絞りの形状を図 5.1に，主な寸法の設計諸元を表 5.1に示す．本節では 2

章の実験で用いた可変絞りの寸法を基準とし，製造上生じる可能性がある寸法誤

差を想定して，静圧軸受の静特性や動特性への影響を数値解析により推定した．

設計諸元の変更は表 5.1 の通りとし，一つの設計諸元を変化させるときは他の設

計諸元は基準値にて固定して影響を推定した． 

 

Table 5. 1  Design parameters of self-controlled restrictors using a diaphragm 

Design parameters Unit Reference values Calculated values 

Clearance µm 88 74 / 80 / 84 / 88 /94 

Land OD φ mm 9.7 8.8 / 9.58 / 9.7 / 9.8 / 10.8 

Land ID φ mm 3.1 2 / 3 / 3.1 / 3.2 / 4 

Diaphragm thickness mm 0.402 0.36 / 0.38 / 0.4 / 0.402 / 0.44 

Pitch Diameter φ mm 25.3 22.7 / 25.2 / 25.3 / 25.4 / 27.7 
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Fig. 5. 1  Diaphragm restrictor 
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5.2.1 可変絞り部のすきまの影響  

ダイアフラムと円環絞り面のすきまをパラメータとした場合の，ポケット圧力

と静剛性の関係を図 5.2に示す．図より，すきまがわずかに変化すると静剛性は

大きく変化することがわかる． 

次に，絞りすきまの変化と動剛性の関係を図 5.3に示す．動剛性は 10 Hz 以下

の低い周波数で静剛性の影響を受け，静剛性が低いパラメータほど動剛性も低下

する傾向がみられる．さらに，1 kHz 付近では，静剛性が低いパラメータほど動

剛性が低くなる傾向がみられる．図 5.4に示す通り，絞りすきまが広く，静剛性

が低いパラメータでは，軸受の流量の増加とともに，静圧軸受のクリアランスも

増加している．軸受のクリアランスが増加すると，軸受の減衰性が低下するため，

この影響により 1 kHz 付近で動剛性が低下すると考えられる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5. 2  Relationship between bearing stiffness and gap of  
a diaphragm restrictor   
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Fig. 5. 3   Relationship between compliance of bearing and  
gap of a diaphragm restrictor 
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5.2.2 可変絞り部の外径の影響 

円環絞り面の外径をパラメータとした場合の，ポケット圧力と静剛性の関係を

図 5.5に示す．図より，外径の誤差が±0.1 mm 程度であれば特性の変化はほとん

どないが，±1 mm 程度の誤差が生じると，静剛性は大きく変化することがわか

る． 

次に，円環絞り面の外径の変化と動剛性の関係を図 5.6に示す．動剛性は 10 Hz

以下の低い周波数で静剛性の影響を受け，静剛性が低いパラメータほど動剛性も

低下する傾向がみられる．さらに，1 kHz 付近では，静剛性が低いパラメータほ

ど動剛性が低くなる傾向がみられる．図 5.7に示す通り，円環絞り面の外径が小

さく，静剛性が低いパラメータでは，軸受の流量の増加とともに，静圧軸受のク

リアランスも増加している．軸受のクリアランスが増加すると，軸受の減衰性が

低下するため，この影響により 1 kHz 付近で動剛性が低下すると考えられる． 
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5.2.3 可変絞り部の内径の影響 

円環絞り面の内径をパラメータとした場合の，ポケット圧力と静剛性の関係を

図 5.8に示す．図より，内径の誤差が±0.1 mm 程度であれば特性の変化はほとん

どないが，±1 mm 程度の誤差が生じると，静剛性は大きく変化することがわか

る． 

次に，円環絞り面の内径の変化と動剛性の関係を図 5.9に示す．動剛性は 10 Hz

以下の低い周波数で静剛性の影響を受け，静剛性が低いパラメータほど動剛性も

低下する傾向がみられる．また，前項で記した 1k Hz 付近での動剛性への影響は，

内径の変化においてはほとんどみられない．図 5.10に示す通り，円環絞り面の内

径の変化は，静圧軸受のクリアランスに影響が少ないため，軸受の減衰性の変化

も少ないためと考えられる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5. 8   Relationship between bearing stiffness  
and inner diameter of restrictor   
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Fig. 5. 9    Relationship between compliance of bearing 
and inner diameter of restrictor 
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5.2.4 ダイアフラムの膜厚の影響 

ダイアフラムの膜厚をパラメータとした場合の，ポケット圧力と静剛性の関係

を図 5.11に示す．図より，膜厚がわずかに変化すると静剛性は大きく変化するこ

とがわかる． 

次に，膜厚の変化と動剛性の関係を図 5.12に示す．動剛性は 10 Hz 以下の低い

周波数で静剛性の影響を受け，静剛性が低いパラメータほど動剛性も低下する傾

向がみられる．さらに，1 kHz 付近では，静剛性が低いパラメータほど動剛性が

低くなる傾向がみられる．図 5.13に示す通り，膜厚が厚く，静剛性が低いパラメ

ータでは，軸受の流量の増加とともに，静圧軸受のクリアランスも増加している．

軸受のクリアランスが増加すると，軸受の減衰性が低下するため，この影響によ

り 1 kHz 付近で動剛性が低下すると考えられる． 

また，膜厚が 0.36 mm まで減少すると負剛性となる現象がみられる． 
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5.2.5 ダイアフラムの直径の影響 

ダイアフラムの基準直径をパラメータとした場合の，ポケット圧力と静剛性の

関係を図 5.14に示す．図より，基準直径の変化が±0.1 mm 程度であれば静剛性

は大きく変化することはない． 

次に，基準直径の変化と動剛性の関係を図 5.15に示す．動剛性は 10 Hz 以下の

低い周波数で静剛性の影響を受け，静剛性が低いパラメータでは動剛性も低下す

る傾向がみられる．さらに，1 kHz 付近では，静剛性が低いパラメータほど動剛

性が低くなる傾向がみられる．図 5.16に示す通り，基準直径が大きく，静剛性が

低いパラメータでは，軸受の流量の増加とともに，静圧軸受のクリアランスも増

加している．軸受のクリアランスが増加すると，軸受の減衰性が低下するため，

この影響により 1 kHz 付近で動剛性が低下すると考えられる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5. 14   Relationship between bearing stiffness  
and pitch diameter of a diaphragm   
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Fig. 5. 15   Relationship between compliance of bearing 
           and pitch diameter of a diaphragm 

Fig. 5. 16   Relationship between bearing clearance 
           and pitch diameter of a diaphragm   
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5.3 その他の設計パラメータの影響 

5.2 節では，可変絞りの主な寸法の設計諸元である，絞りすきま，円環ランド

の内外径，ダイアフラムの膜厚，ダイアフラムの基準直径をパラメータとして軸

受の性能について推定した．本節ではその他の設計諸元について検討する．本節

で検討する主な設計諸元を表 5.2に示す．本節では 2章の実験で用いた可変絞り

の寸法を基準とし，製造上生じる可能性がある各種の誤差を想定して静圧軸受の

静特性や動特性への影響を数値解析により推定した．設計諸元の変更は表 5.2 の

通りとし，一つの設計諸元を変化させるときは他の設計諸元は基準値にて固定し

て影響を推定した． 

 

Table 5. 2  Design parameters of self-controlled restrictors using a diaphragm 

Design parameters Unit 
Reference 

values Calculated values 

Young’s modulus of  
diaphragm GPa 207 200 / 206 / 207 / 210 

Supply pressure MPa 1 0.7 / 1 / 1.1 / 1.2 / 1.3 

Oil temperature ℃ 30 10 / 20 / 25 / 30 / 40 

Oil viscosity ISO VG 68 22 / 32 / 68 

Air amount in oil mL 0.1 0 / 0.03 / 0.05 / 0.1 

Bulk modulus of oil GPa 1 1 / 1.6 / 2 

Length of oil pipe mm 28.5 28.5 / 50 / 500 / 1200 
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5.3.1 ダイアフラムの縦弾性係数の影響 

ダイアフラムの縦弾性係数をパラメータとした場合の，ポケット圧力と静剛性

の関係を図 5.17に示す．縦弾性係数は想定される範囲で変化させ計算した結果，

静剛性に大きな影響はないことがわかった． 

同様に動剛性との関係を図 5.18に示す．動剛性も縦弾性係数の変化が想定され

る範囲では，影響はほとんどないといえる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5. 17   Relationship between bearing stiffness  
and Young’s modulus of a diaphragm   
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5.3.2 軸受油の供給圧力の影響 

ダイアフラムの供給圧力をパラメータとした場合の，ポケット圧力と静剛性の

関係を図 5.19に示す．図より，供給圧力の変化は静剛性に大きく影響することが

わかる． 

次に，供給圧力の変化と動剛性の関係を図 5.20に示す．動剛性は 10 Hz 以下の

低い周波数で静剛性の影響を受け，供給圧力が 0.7 MPa では動剛性は大きく低下

していることがわかる．  

また，図 5.21からわかるように，給圧力が 1.3 MPa まで増加すると負剛性とな

る現象がみられる．  
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第 5 章 可変絞りの設計諸元が軸受性能に及ぼす影響 

 

- 92 - 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

10
-8
 

10
-9
 

10
-10

 

10
-11

 

0.1 1 10 100 1000 10000

C
om

pl
ia

nc
e

m
/N

Frequency Hz

0.7 MPa
1.0 MPa
1.1 MPa
1.2 MPa
1.3 MPa

Fig. 5. 20   Relationship between compliance of bearing and supply pressure 

10
-8
 

10
-9
 

10
-10

 

10
-11

 

Fig. 5. 21    Relationship between bearing clearance and supply pressure 
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5.3.3 軸受油の油温の影響 

軸受油の油温をパラメータとした場合の，ポケット圧力と静剛性の関係を図

5.22に示す．図より，油温の変化は静剛性に影響しないことがわかる．この理由

は，静圧軸受のすきまは，油の粘性係数と流量に比例する関係にあるため，油温

の変化による粘性係数の変化は，流量の変化により打ち消しあい，軸受すきまの

変化，すなわち軸受の静剛性には影響しないためと考えられる．軸受油温と軸受

すきまを通過する流量の関係は図 5.23で示すとおり，油温が上昇すると油の粘性

係数が低下し，軸受すきまを通過する流量が増大する．  

次に，軸受油の油温の変化と動剛性の関係を図 5.24に示す．動剛性は 1 kHz

付近では，油温が高いほど動剛性は低下していることがわかる．このことは，油

温が高いほど油の粘度が低下するため，これにより，静圧軸受のランド部におけ

る粘性減衰力の低下が要因と考えられる．  
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Fig. 5. 24   Relationship between compliance of bearing and oil temperature
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5.3.4 軸受油の粘度の影響 

軸受油の粘度をパラメータとした場合の，ポケット圧力と静剛性の関係を図

5.25 に示す．数値解析で実際に用いるパラメータは粘性係数と密度であるため，

粘度との関係を表 5.3に示す．図より，粘度の変化は静剛性に影響しないことが

わかる．このことは，前項と同様に，粘度が変化しても静圧軸受のすきまは変化

しないということであるが，図 5.26で示すとおり，軸受油の流量は粘度が低いほ

ど増加している． 

次に，軸受油の粘度の変化と動剛性の関係を図 5.27に示す．動剛性は 1 kHz

付近では油温が低いほど動剛性は低下しているが，前項と同様の理由で静圧軸受

のランド部における粘性減衰力の低下によるものと考えられる．  

 

Table 5.3  Relationship between oil type and coefficient of viscosity 
(Oil temperature:30℃) 

Viscosity grade Oil type Coefficient of viscosity 
Pa･s 

Density 
kg/m3 

ISO VG68 Mobil Vacuoline 1409 0.08840 890 
ISO VG32 Mobil DTE Oil Light 0.04120 858 
ISO VG22 Mobil Velocite No10 0.02649 849 
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Fig. 5. 25   Relationship between bearing stiffness and oil viscosity   
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Fig. 5. 27   Relationship between compliance of bearing and oil viscosity 
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5.3.5 配管内のエア含有量の影響 

配管内に含有するエアの量をパラメータとした場合の，ポケット圧力と静剛性

の関係を図 5.28に示す．エアの含有量は静剛性に影響がないことがわかった． 

エアの含有量と動剛性の関係を図 5.29に示す．エアの含有量は数 Hz 以上の範

囲で広く動剛性に影響があることがわかった． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5. 28   Relationship between bearing stiffness and air amount in oil   
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Fig. 5. 29    Relationship between compliance of bearing and air amount in oil 
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5.3.6 軸受油の体積弾性率の影響 

軸受油の圧縮性として体積弾性率をパラメータとした場合の，ポケット圧力と

静剛性の関係は前項に示したエアの含有量と同様に静剛性に影響がないため，動

剛性との関係を図 5.30に示す．軸受油内に空気が溶融していることを想定しても

圧縮される油量が少ないため，動剛性にはほとんど影響がないことがわかった． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

5.3.7 配管長さの影響 

配管の長さをパラメータとした場合の，ポケット圧力と静剛性の関係も 5.3.5

項と同様に静剛性に影響がないため，動剛性との関係を図 5.31に示す．配管の長

さは数 Hz 以上の範囲で広く動剛性に影響があることがわかった． 
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5.4 結言 

第 5章では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受の設計諸元が軸受の静

特性，動特性に影響をあたえる度合いについて数値解析により検討した．得られ

た結論を以下にまとめる．  

（１） 可変絞り形静圧軸受の静剛性，動剛性ともに大きな影響を与える可変絞り

の設計諸元は，絞りすきま，ダイアフラムの膜厚，ダイアフラムの基準直

径，絞り部円環ランドの内外径である．これらは，設計上の寸法公差や，

製造上の寸法ばらつきを管理する必要がある．  

（２） 可変絞り形静圧軸受へ供給する軸受油の供給圧力の変化は，静圧軸受の静

剛性，動剛性に大きく影響を与えるため，供給圧力の管理は重要である．  

（３） 可変絞りから静圧軸受の間の配管長さや，この間の油に混入する空気の量

は，静剛性には影響を与えないが，動剛性は幅広い周波数帯で大きく影響

を及ぼすため，配管長は短いほど動剛性は向上し，空気の含有量も少ない

ほどよい． 

（４） 軸受油の粘度や油温は周波数の高い領域にて動剛性の低下をもたらす．こ

の傾向は粘度が低いほど顕著にあらわれる．同様に油温が高いほど動剛性

は低下する．  
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第６章 総括 

第 6 章では，第 5 章にて検討した可変絞りの設

計諸元と静圧軸受性能の関係をまとめ，さらに，

静圧軸受の安定・不安定に影響を与える設計因

子をあきらかにし，安定的な可変絞りによる静

圧軸受を設計する考え方について述べる． 



第 6 章 総括 

 

- 102 - 
 

6.1 可変絞りの設計諸元と静圧軸受性能の関係まとめ 

第 2章から第 4章ではダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受の単体性能か

ら直動案内面，さらにジャーナル軸受の性能まで，その静特性，動特性について

数値計算と実験検証により，性能を推定する理論計算の妥当性を確認した．さら

に第 5 章では可変絞りの設計諸元が単体の軸受性能におよぼす影響について数値

解析により解明した．本章 1節では，第 5章の数値解析結果から，可変絞りの設

計諸元と静圧軸受性能の関係についてまとめる． 

 表 6.1にダイアフラムを用いた可変絞りの設計諸元と，静圧軸受の静特性，動

特性の関係を示す．図 6.1に可変絞り部の構造と設計諸元を示す．設計諸元と静

特性，動特性への影響の度合いを 3 段階で表しており，影響の大きい諸元，影響

がある諸元，影響がほとんどない諸元について場合分けしている．また，動剛性

については，影響する周波数帯を 10 Hz 以下の低い周波数帯と，数百 Hz 以下の

周波数帯と，1k Hz 程度にあるカットオフ周波数帯に分けて表した． 

 5 章の解析結果から，特に軸受の特性に影響が大きい各諸元の，ねらい値に対

する誤差の管理値について以下に述べる．可変絞りのすきまは静剛性にも動剛性

にも影響が大きいため，クリアランスはねらい値に対して±0.005 mm 以下の寸法

管理が必要である．同様にダイアフラムの膜厚は±0.01 mm 以下の寸法管理が必

要である．可変絞りへ供給する軸受油の圧力は，ねらい値に対し±10％以下とな

るように圧力の管理が必要である．軸受油の温度や粘度の変化は静特性や低い周

波数帯における動剛性への影響はないが，カットオフ周波数帯での動剛性に影響

がある．これは軸受ランド部における粘性減衰力の低下が要因と考えられる．よ

って軸受油の温度上昇は冷却装置などで 10 ℃程度までに抑制する必要がある．

流路内に気泡として存在するエア量や，可変絞りから軸受までの配管の長さは広

い周波数帯で動剛性の低下をもたらすため，流路内へ空気が混入しない設計が必

要である．また，配管の長さも可能な限り短く設計することが必要である． 
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Design parameters 
Static 

characteristic

Dynamic characteristic 

Low range 
(<10 Hz) 

Middle range 
(<Several 
hundred Hz) 

High range 
(Cutoff 
frequency) 

Clearance ＋＋ ＋＋  ＋＋ 

Land OD ＋ ＋  ＋ 

Land ID ＋ ＋   

Diaphragm thickness ＋＋ ＋＋  ＋＋ 

Pitch Diameter ＋ ＋  ＋ 

Young’s modulus of  
diaphragm 

＋    

Supply pressure ＋＋ ＋＋  ＋ 

Oil temperature    ＋＋ 

Oil viscosity    ＋＋ 

Air amount in oil  ＋ ＋＋ ＋＋ 

Bulk modulus of oil     

Length of oil pipe  ＋ ＋＋ ＋＋ 

＋＋：Large influence,  ＋：Moderate influence 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Table 6. 1  Relationship of design parameters to static characteristic and  
dynamic characteristic 
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Land OD Fig. 6. 1  Diaphragm restrictor 
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6.2 軸受の安定・不安定に影響を及ぼす設計因子   

前節では可変絞りを用いた静圧軸受の静剛性に大きく影響する設計諸元は，ダ

イアフラム絞りの，すきまと膜厚と供給圧力で，動剛性に大きく影響するのは配

管の長さと流路内の残留気泡量であることを示した．供給圧力や配管の長さ，流

路内の残留気泡量は周辺装置や施工の条件により左右されるものであるため，本

節では第 2章から第 4章で述べた静圧軸受の静特性，動特性の理論解析を用いて

ダイアフラムの構成部品の寸法諸元と，軸受特性の安定性の関係について述べる．  

 静圧軸受には第 2 章で述べた単体の軸受に自重や外力がかかる方式から，第 3

章で述べた単体の軸受を複数配列し案内面を構成する方式，さらに第 4章で述べ

たスラスト軸受やジャーナル軸受を構成する方式などがある．第 4 章で述べたス

ラスト軸受は，可変絞りによる静圧軸受の対向する位置に，オリフィス絞りによ

る静圧軸受を設けることにより軸受に与圧を与えている．この与圧は単体の軸受

の自重に相当するもので，軸受性能の考え方は第 2 章で述べた単体軸受や，第 3

章で述べた静圧案内面と同様である．よって本節の安定性の考え方は，まずスラ

スト軸受について示し，次にジャーナル軸受についても示す． 

6.2.1 スラスト軸受の形状 

第 4章で述べたスラスト軸受の形状を図 6.2に示す．さらに表 6.2に，軸受の

内半径 R1，ポケット内半径 R2，ポケット外半径 R3，軸受の外半径 R4，油排出溝

幅 lg，円周方向ランド幅 a，の値を示す．軸受のすきまは 6.1 μm で，軸受油の供

給圧力は 1.0 MPa，油温は 25 ℃，粘性係数は 13.65×10-3 Pa･s である．  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Table 6. 2  Dimensions of thrust bearings 
 (unit: mm) 

R
1

R
2
 R

3
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4
 l

g
 a 

57 61 77 81 6 4 

Fig. 6. 2  Thrust bearings 

Pocket 
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6.2.2 スラスト軸受の安定・不安定に影響を及ぼす設計因子 

スラスト軸受は，第 4章の図 4.6 で示すように可変絞り軸受とオリフィス絞り

軸受を対向に配置している．静圧スラスト軸受の設計では，まず，主軸台として

の目標剛性，負荷容量，供給圧力，設置スペースなどの要件を考慮し，すべての

静圧軸受にオリフィス絞りを用いたときの，軸受油流量のつりあいから軸受形状，

軸受すきまを仮に決定する．本研究では主軸端剛性の目標値は 100 N/μm，供給

圧力 1 MPa とし，軸受形状は表 6.2 のように決定した． 

次に主軸端剛性の目標値を達成するために，スラスト軸受として静剛性を向上

する設計諸元の考え方について述べる．オリフィス絞りを用いた静圧軸受では，

無負荷状態で絞り比が約 0.6 となるように絞りの径や軸受すきまを設計するが，

可変絞りでは剛性が高く製造誤差による軸受性能のロバスト性が高い絞り比は，

第 2 章より約 0.4 となることがわかっている．よって開発したジャーナル軸受の

絞り比は，約 0.4 となるように軸受すきまを 6.1 μm とした． 

この条件のときにダイアフラムを用いた可変絞りの設計諸元である絞りの，す

きまと膜厚を変更しジャーナル軸受の特性を数値解析した．具体的には設計諸元

の変更により，①剛性 2 倍，②剛性無限大，③負剛性にて計算し，オリフィス絞

りの特性と比較した．このときの可変絞りの形状を図 6.4 に，ダイアフラムの設

計諸元を表 6.4に，ジャーナル軸受の流量特性を図 6.5に，負荷の増減に対する

軸受変位量を図 6.6に示す． 

ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受は，計算上無限剛性となる設計諸元

を求めることが可能であるが，軸受剛性は特に絞りすきまの影響により大きく変

化する．負剛性の特性では軸受油の流量増や，軸挙動が不安定になる問題がある

ため，開発した主軸台のジャーナル軸受では，主軸端剛性の目標値を達成し，製

作時に生じるすきまの寸法誤差を考慮しても負剛性とならない①剛性 2 倍の設計

諸元とした．このように，設計諸元の決定は寸法誤差を考慮し不安定となる負剛

性にならないように決定することが必要である． 
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Fig. 6. 4  Diaphragm restrictor 
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Fig. 6. 5  Relationship between flow characteristic and type of restrictor 

(Thrust bearing) 

Table 6. 4  Dimensions of diaphragm restrictors(Thrust bearing)   (unit: mm) 

Type td  h
c0

 d
de

 d
co

 d
ci
 

Diaphragm ① 0.8 0.022 20.9 11.6 3.2 

Diaphragm ② 0.7 0.024 20.9 11.6 3.2 

Diaphragm ③ 0.7 0.025 20.9 11.6 3.2 
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6.2.3 ジャーナル軸受の形状 

第 4章で述べたジャーナル軸受の形状を図 6.3に示す．さらに表 6.3に，軸受

の内径 D，ポケット角度 α
0
，軸受角度 α

1
，ポケット幅 L，軸受ランド幅 b，の値

を示す．軸受のすきまは 17.9 μm で，軸受油の供給圧力は 1.0 MPa，油温は 25 ℃，

粘性係数は 13.65×10-3 Pa･s である． 
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Fig. 6. 6  Relationship between static characteristic and type of restrictor 

(Thrust bearing) 

L b b 

Fig. 6. 3  Journal 

Table 6. 3  Dimensions of 
           journal bearings 

D α
0
 α

1
 

104mm  35°  45° 
 

L b 

30mm 4mm 
 



第 6 章 総括 

 

- 108 - 
 

6.2.4 ジャーナル軸受の安定・不安定に影響を及ぼす設計因子 

ジャーナル軸受は，第 4章の図 4.1 で示すように可変絞り軸受とオリフィス絞

り軸受を対向に配置している．静圧ジャーナル軸受の設計も前項で述べたスラス

ト軸受と同様の考え方で，すべての静圧軸受にオリフィス絞りを用いたときの，

軸受油流量のつりあいから軸受形状を表 6.3 のように決定した． 

主軸端剛性の目標値を達成するための設計諸元の考え方も前項で述べたスラス

ト軸受と同様で，開発したジャーナル軸受の絞り比は，約 0.4 となるように，軸

受のすきまは 0.017 mm とした． 

この条件のときにダイアフラムを用いた可変絞りの設計諸元である絞りの，す

きまと膜厚を変更しジャーナル軸受の特性を数値解析した．具体的には設計諸元

の変更により，①剛性 2 倍，②剛性無限大，③負剛性にて計算し，オリフィス絞

りの特性と比較した．このときのダイアフラムの設計諸元を表 6.5 に，ジャーナ

ル軸受の流量特性を図 6.7に，負荷の増減に対する軸受変位量を図 6.8に示す．

ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受は，計算上無限剛性となる設計諸元を

求めることが可能であるが，軸受剛性は特に絞りすきまの影響により大きく変化

する．負剛性の特性では軸受油の流量増や，軸挙動が不安定になる問題があるた

め，開発した主軸台のジャーナル軸受では，主軸端剛性の目標値を達成し，製作

時に生じるすきまの寸法誤差を考慮しても負剛性とならない①剛性 2 倍の設計諸

元とした．このように，設計諸元の決定は寸法誤差を考慮し不安定となる負剛性

にならないように決定することが必要である． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Table 6. 5  Dimensions of diaphragm restrictors (Journal bearing)   (unit: mm) 

Type td h
c0

 d
de

 d
co

 d
ci
 

Diaphragm ① 0.6 0.062 22.1 11.6 3.2 

Diaphragm ② 0.5 0.071 22.1 11.6 3.2 

Diaphragm ③ 0.5 0.087 22.1 11.6 3.2 
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Fig. 6. 8  Relationship between static characteristic and type of restrictor 

(Journal bearing) 
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(Journal bearing) 
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6.2.5 軸受の動特性に影響を及ぼす設計因子 

スラスト軸受の動特性を図 6.9に，ジャーナル軸受の動特性を図 6.10に示す．

計算はダイアフラム絞りの各設計諸元とオリフィス絞りで比較した．オリフィス

絞りに対して，剛性 2 倍から無限大の条件では，スラスト軸受では数 Hz 以下，

ジャーナル軸受では 40 Hz 以下において動剛性が向上している．しかし，負剛性

の特性ではスラスト軸受では不安定な挙動を示し，ジャーナル軸受ではオリフィ

ス絞りに対して優位性がみられない．周波数の高い領域では，前章までに油中の

気泡や配管の弾性変形により動剛性が低下することが判明している．ここでの計

算は，配管の弾性変形量に影響する配管長さや油中の気泡量は，開発した主軸台

の施工条件に即した実験値で，配管長さは 50 mm，気泡量は 0.03×10-6 m3 を使用

している． 
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6.2.6 軸受の安定・不安定に影響を及ぼす設計因子まとめ 

本節では第 4章で述べたスラスト軸受とジャーナル軸受を例にダイアフラムに

よる可変絞りの設計諸元の考え方について述べたが，単体の軸受や案内面につい

ても同様の考え方で軸受の安定，不安定を考慮した設計が可能である． 

ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受では，主にダイアフラムの板厚や絞

り部すきまの設計諸元を調整することにより軸受の静剛性を変化させることが可

能である．しかし，無限大の剛性をねらうと，製造過程で生じる部品の寸法誤差

により負剛性となるおそれがあり，この場合は主に動特性において不安定な挙動

を示したり，動剛性の低下が生じる．よって，可変絞りの設計諸元は製造上の誤

差を加味して，静剛性において 2 倍程度の剛性を目標値とすることが望ましい． 

 

 

Fig. 6. 10  Relationship between compliance of spindle and type of restrictor  

(Journal bearing) 
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第７章 結論 

第 2 章から第 6 章で述べたダイアフラムを用い

た可変絞り形静圧案内面，静圧軸受の研究内容

について結論をまとめる． 
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本研究ではダイアフラムを用いた可変絞り形静圧案内面について，その静特性，

動特性の理論計算方法について述べた．さらに実験により数値解析の妥当性を検

証した．また，ジャーナル軸受への応用や，可変絞りの設計諸元と軸受性能の関

係について解明した．得られた結論を以下にまとめる． 

 

第 2章では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受の静特性，動特性を推

定するための理論式を導出し，理論解析と実験によりその妥当性を検証した．ま

た，従来のオリフィス絞りを用いた静圧軸受との性能の差を理論解析と実験によ

り明らかにした．さらに，油中の気泡や配管の弾性変形が静圧軸受の動特性に及

ぼす影響を理論解析により明らかにした．得られた結論を以下にまとめる． 

（１） 軸受油の供給圧力や軸受形状が同じ場合，ダイアフラムを用いた可変絞

り形静圧軸受の静剛性は，オリフィス絞りを用いた場合の約３倍となる． 

（２） 可変絞りを用いた場合の動剛性は，オリフィス絞りの場合より，周波数

が 10 Hz までの範囲において高剛性となる． 

（３） 可変絞りを用いた場合のステップ応答特性は，オリフィス絞りの場合と

明確な差はなく，オーバーシュートも見られない． 

（４） 可変絞り形静圧軸受の動剛性に大きく影響するのは，軸受油の供給経路

内の空気量と配管の長さである．目標の動剛性を実現するには，経路内

の空気を極力取り除くこと，剛性が低い配管の長さを極力短くすること

が必要である． 

 

第 3章では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受によるステージの静特

性，動特性を推定するための理論式を導出し，理論解析と実験によりその妥当性

を検証した．また，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受を用いることによ

り，従来のオリフィス絞りを用いた静圧軸受による砥石台に対し，静圧案内面の

機構を 6面拘束から 4面拘束へ大幅に簡素化し軸受面積は１／３に低減できるこ

とを実験により明らかにした．得られた結論を以下にまとめる． 

（１） ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受を用いて軸受の静剛性を高め

ることにより軸受の面積は 1/3 に低減できる．これにより，軸受油の流量

と案内面のしゅう動抵抗も従来の 1/3 に低減できる．  

（２） ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受によるステージの動剛性は，軸
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受の面積が 1/3 に低減しても，従来のオリフィス絞りによる砥石台と同等

で，100Hz 以下で固有振動による共振のピークはない． 

（３） ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受によるステージの運動精度は

速度によらず±1 μm 以下で，さらに揺動運動時の姿勢変化は，従来のオ

リフィス絞りによる砥石台の姿勢変化量に比べ同等以下の値である． 

 

第 4章では，第 2章と第 3章で得られた成果を回転体であるジャーナル軸受へ

応用し，剛性を向上するために本研究が適用できるかを確認した．具体的にはダ

イアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受による主軸台について，静特性，動特性

を推定するための理論式を導出し，理論解析と実験によりその妥当性を検証した．

また，従来のオリフィス絞りによる静圧軸受を用いた主軸台との性能の差を，理

論解析と実験により明らかにした．さらに加工実験により開発した主軸台の実用

性を確認した．得られた結論を以下にまとめる． 

（１）ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受をジャーナルとスラスト軸受に

用いた主軸台の静剛性は，主軸の弾性変形を考慮すると，従来のオリフィ

ス絞りの場合の 1.5 倍～3 倍の値となる．  

（２）静剛性に影響を与える主な可変絞りの設計諸元は絞りすきまとダイアフラ

ムの膜厚である．  

（３）動特性は油中の気泡や配管の弾性変形を考慮して推定可能であり，可変絞

り形静圧軸受による主軸の動剛性は，オリフィス絞りの場合より，ラジア

ル方向は 30 Hz 以下，アキシアル方向は 15 Hz 以下の周波数で高剛性とな

る． 

（４） ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受による主軸台は，量産部品の円

筒研削加工において，加工精度として実用上の問題はない． 

 

第 5章では，ダイアフラムを用いた可変絞り形静圧軸受の設計諸元が軸受の静

特性，動特性に影響をあたえる度合いについて数値解析により検討した．得られ

た結論を以下にまとめる．  

（１）可変絞り形静圧軸受の静剛性，動剛性ともに大きな影響を与える可変絞り

の設計諸元は，絞りすきま，ダイアフラムの膜厚，ダイアフラムの基準直

径，絞り部円環ランドの内外径である．これらは，設計上の寸法公差や，
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製造上の寸法ばらつきを管理する必要がある．  

（２） 可変絞り形静圧軸受へ供給する軸受油の供給圧力の変化は，静圧軸受の静

剛性，動剛性に大きく影響を与えるため，供給圧力の管理は重要である．  

（３） 可変絞りから静圧軸受の間の配管長さや，この間の油に混入する空気の量

は，静剛性には影響を与えないが，動剛性は幅広い周波数帯で大きく影響

を及ぼすため，配管長は短いほど動剛性は向上し，空気の含有量も少ない

ほどよい． 

（４） 軸受油の粘度や油温は周波数の高い領域にて動剛性の低下をもたらす．こ

の傾向は粘度が低いほど顕著にあらわれる．同様に油温が高いほど動剛性

は低下する．  

 

第 6章では，本論文で述べたダイアフラムを用いた可変絞り形静圧案内面の理

論解析により，可変絞りの設計諸元と軸受の静特性，動特性の関係についてまと

めた．さらに，軸受性能の安定，不安定に影響を及ぼす可変絞りの設計諸元につ

いて，スラスト軸受とジャーナル軸受を例に設計方法を述べた．ここでは，静剛

性無限大をねらうと不安定になることを示し，製造上の誤差を加味し静剛性がオ

リフス絞りの場合の 2 倍程度を目標値とすることが望ましいという結論を示した． 
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