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大形発電機用スラスト軸受の起動摩擦について
StartlngFrictionofThrustBearingsforLargeGenerator
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拗水ぺ水力発電所用の発馬偏勅粍に仲川~けるスラストil帥受ほ,起動トノLク節減の見地から軸受起動摩擦の供

掛こ関する対策が屯要である._.

本文はこの問題を静圧潤耐プ了ノじのl■.上場より二~~ミの基礎的検討を加え,潤滑諸条件に対する

よび潤滑給～l-11袈ぽの計画設計に関する資料を提供Lている.〕

1.緒

最近における電源傑発の進捌こ伴い大容量の揚水式水力発電所の

建設が番地で具体化され,その一部ほすでに運転されている.二.

これら揚水式水力発電所用の発電電動機に使用するスラスト軸受

ほ,揚水運 転 る電力最節減の見地から軸受部の 動摩

擦係数が極力小さいことが要望される_..

周知のように大形立軸発電機用のスラスト軸受ほ発電機ロータお

よび水車ランナなどの1′~l屯ならびに水中 転による=大な水力スラ

ストを支持するじめ,軸受部に対する圧ノルよきわが)て大きくかつ大

形のため軸受部周速もかなり速い(｡したがってこれに川いるスラス

ト仙受ほ従来より

川Lているノ)

･巨
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､ソチェル形･軸受な採

これら特有の軸受条件に加え揚水式水ノJ発電所川の場合ほ運転制

御の関係上軸の起動停止のひん度が多いこと,および発電揚水の状

態により軸の円 が可逆になるなど特異な問題が付帯する∩ したが

ってスラスト軸受に要求される相生も,これまでの発電機用の場合

と異なり軸受の設計ふるいほ潤滑法に対し特別な配慮が必要である

が,特に起動摩擦の低抑こ関する対策が重要であるト

このような軸受 擦を低減する対策として,従来封油発電機

に関してほロータなどの回転部をステ一夕側に.~即■たした電磁相こよ

り一呼吸引L,中Ih受負荷軽減の面より樺擦仕帥我をはかる方法(~l-が発

表されているが実際の構造は比較的複揮である.J

これに対L備中でLかも効果的な対牒とLては′ 勅時における静

忙潤村法の適川が考えられる._.この潤滑法ほ軸受摩擦面に高｢[の澗

酢1=を送入し,泄浴用Itの静厘~加こよ車軸受l巾とランナを酢仙伽こ分

離した潤滑機脚こなるので,ローータなどの回転≠は仙膜｣二に浮遊し

た状態となるく-)このため 動時の抵抗は軸受部の粘性J なと人Z〉.の察判

るので起動摩擦の′トさい状態が容易に得らjしるりこの潤滑ノブ式はす

でに比較的′J＼形のジャーナル軸受(2)あるいは起伏速,重荷重用の婿

殊｢汗直のスラスト軸受(3)に括川され効 をおさめている

しかし立軸発電機の軸受のような大形で定r.甘の運転条件が高速高

の軸受に対する適用例ほ少ない｡特にミッチェ′り帥b受の潤滑

に静什潤滑方式を併月ける場合の設計資料ほ十分とはいえない〔

文においてほ大形発電機用スラスト軸受に対する起動摩

本

閃ヽノバレ減低

題を静ノニl潤滑法の立場より考察し,摩擦特性に対する潤滑諸条件の

影響を検討Lた..

2.起動摩擦低減の問題点

一般に立軸用のスラスト軸受でほ軸の回転停止に伴いこれまで悸

擦面に偶成Lていた油膜ほ急速に薄くなり停止状態でほ数ミクロン

*
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擦低減効果お
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の緬膜(ヰ)が残仔するにすぎない｡特に発電機用の場合は軸受圧力

が大きくかつ軸受摩擦面がきわめて平滑のため,軸の 動時には軸

受摩擦面とランナi･よ境界膜を介しl乱接触れ合う状態となる｡

このような場合の起動摩擦現象に関してはWestinghouse社の

Laffon代らの研究(5)ですでに明らかなように,起動時の摩擦係数

は0･2ヘノ0･6ときわめて大きな数値を示すので発電機用軸受のような

大形高相童の場合は非榊こ強大な起動 底抗となる｡

周知のようにある樺の油膜により摩擦面を完全に分離Lた状態で

-･方を相対的に移動した場合の摩擦抵抗には摩擦面詰元,相対 度,

仙膜構成状態および潤椚独特性が関連するが,このうち摩擦価分離

の役調を果たす油膜構成条件が樺擦低減に関して決定裾ノけとな

一刀発`･宣機用スラスト帥受の]三軌矧▲謂元ほ荷重条件あるいほ機

器の特質によりあらかじめ決定されるので,摩擦低減の実際的手段

としては軸受/くッドに設置する給油みぞの諸元,紆潮1諸条件あるい

は潤汁i■装托などの仕様に関する適正な設定が要点となる〔

そこでこれらの問題点を逐次解明するため,スラスト軸受を構戌

する/ぺ､ソド1個に対して,まず油膜構成現象を究明Lて給仙ふぞお

よび給油諸条件の影響せ求が),引き続きこれらの去与礎的研究結果を

もとに実際のスラスト軸受について,

関連を検討LたィJ

動悸掛こ対する潤滑特性の

3･パッド形軸受面の静庄潤滑特性

青即~i三潤滑法ほ柵受摩擦面に高圧潤滑油を供新L働受負荷容遥を制

御する方式であり,摩擦面形状がごく湖屯な場合の潤滑特性の解明

ほ容易でぁる､ノ Lかし軸受を構成するパッドが扇形の場合は摩擦而

形状が非対称のため潤滑機構が複灘となり,このため軸受矧生の詳

細ほl刃Jらかでない(_,

一ノ川由受輝擦面が11J形で給油みぞがこれと同心になる第1図の場

斜こついては,給油圧力および席擦面諸元に対する軸受負荷容量

Ⅳ0の関係は(1)式のようになる｡

〝 軸受荷重

Z斤 パッド直径

～J一給油威そ逼径

カ 油膜厚さ

p.給油圧力

窮1図ll-】形パ ッド
の 潤滑状態
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扇形パ ッド
給油みぞ直径
2才¢(mm)

第2岡 供試扇形パワド

厚鋼板 ダイアルゲージ 快諾扇形パ､ソド

第3団 扇形パッド潤滑実験装置

耶=÷･♪･l
ただし ♪

2月

2i

給油圧力

パッド輝擦面直径

給油みぞ直径

一方パッド摩擦面が正方形でその図心にH形の給油みぞがおかれ

た場合この関係ほRaynor氏㈲によると(2)式のようになる｡

ll-､ミ

ただし A:

/l-1:

また軸受負荷,

0.925･A･♪

バッ

バッ

パッ

ド全面積

ド対角線全長の域

ド諸元あるいほ給油量に対するランナのOil

1iftつまi)油膜厚さぁの関連ほパッドが【ニリ形の場合については(3)

式で示される｡

′∴＼
3りQ(斤2一言2)
I垢

ただし 0:給油量

り:潤滑油粘性係数

4.扇形パッドの潤滑諸特性

パッド摩擦両における油膜構成現象を解析するため,まず扇形パ

ッド1個についてその油膜構成に及ぼす給油みぞ諸元,ならひ匿給

油諸条件の影響を検討した｡

4.1実 験 方 法

供試の扇形パッドは弗2図のように実際と相似のもので寸法は

2
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PF:潤滑用ポソプ

り50kg/cm2,171/min)

EM:誘導電動機(6P.7.5kW)

STR:

BT:

CG:

MT:

FG:

スト レーーナ

りミプJ調整弁

チェック升

切帝え弁

流電二調整弁

任:プJ言l

圧 力 計

供試扇形パッド

第4図 給 油 系 統 図

経過時間

第5阿 軸受面における油膜構成の状況

エ=150mm,月=150mm,軸受面1･央には各穐､jへ法の円形給油みぞ

がそれぞれ付けてある｡また軸受面には/ミビットメタルWJ-2を裏

張し表面にほキサゲ什上(表面粗さ約2.5S)を実施した｡

使f11した実験装置ほ第3図に示すようにランナに相当する厚鋼板

(研樺仕__卜,表面あらさ1S以下)の上に扇形パッドを置き,パッド

背面を実物におけるパッド支持方法と同一方式をとるた軋 ピボッ

トを介L静荷重を加えたr二.

一方扇形パッドにほ高山潤沼･油を第4図にホすような給油系統で

供給した.=ノなお使J~11Lた潤滑紬はタービン仙140♯である〔｡

また給裾閏滑状態における扇形パ､ソドの抒_1二り量つまり油膜厚さ

は,図のように4順のダイアルゲージをパ､ソド背面にあで実測L･た｡

4.2 扇形パッドの軸受負荷容量

所定の軸受荷重に対して給油圧力が小さい場合は油膜の構成はも

ちろん不可能であるが, 走の給油圧力以上を与えると潤滑油ほ給

油みぞより軸受面を通過しパッド周囲に流出し,油圧力の総和とパ

ッドに加わる軸受荷重が平 Lた状態で軸受i如こほ定常の油膜が構

成される｡この油膜構成の模様は舞5図に示すように,給油開始後,

油膜構成時問roを経て後,急 に油膜が形成され以後一定の平衡油

睦厚されが得られる｢‥.

いま給油みぞ外径の異なるそれぞれの扇形パッドに対して,軸受

荷重および給油圧力をパラメータとし,おのおのの場合について前

述の平衡油膜厚さゐゐを実測比較Lた｡

舞d図はこの一例であり,給油ふぞが20¢の場合を示す｡この

‰実測の場合給油量を常に一定に保つため弁FGの開度は不動にし

てある｡図のように油膜はそれぞれの軸受荷

が特定値以上で構成され,

に対してほ給油圧力

定圧力以上でほあぁほほぼ一定となる｡

したがって油膜構成の限界を示す給油圧力つまり‰の立上り点に

おける給油圧力が,その場合の軸受荷 との平衡を示すものと考え

L.■
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機用 ス ラ スト 軸受の起動摩 に つ い て

第1表 扇形パッドの負荷容量係数Cl
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第6図 扇形パッドに対する油膜厚さぁゎ

第7匝(l扇形パッドの負荷容呈特性

∠♂ イ♂ β甘

給油威そ遺径乙■¢(仇河

､､

第8図 給 油 み ぞ 直 径 の 影響

られる〔-,

そこでおのおのの軸受荷重に対し~ぐド衡を′Jミす給油圧力を仮りに

平衡給油圧力九とし,この九を給油みぞの輿なる各扇形パッドに

ついて実測し,それぞれの軸受荷動こ対する関

図のように軸受荷 平衡給油は力の

を第7図に示した｡

係は比例的となり,

パッド軸受面が=形になる場合の軸受負荷容量を示す(1)式の傾向

と一致する｡つまり扇形パッドについては軸受荷

力♪0のあいだには(4)式の【

Iy=Cl加‥‥

係が成立する｡

lアと平衡給油圧

ここで Cl:負荷容量旅数

そこで給油みぞの異なる各扇形パッドについて,負荷容量係数Cl

の比較結 を第1表に示す｡真のように扇形パッドに対するClは

給油みぞ外径の拡大とともに増し軸受負荷容量の増加を示してい

る｡

なお扇形パッドに対する給油みぞ1~自二径の影響を由慮的に比較する

3

第2表 負荷容皇 孫数Clの 比較

ため,一例として軸受荷 が2,845kgの場合についてそれぞれの平

衡給油圧力加を示すと舞8図のようになる｡図のように供試の扇

形パッドについてほ給油みぞ外径は20¢の大きさでかなりの潤滑

効果が認められる｡

なお弟8図にほ円形給油みぞが同心におかれたH形パッド(扇形

パッドに対して内接円面積が同→の場合,また扇形と同一面積を持

つ円形パッド)あるいほ正方形パッド(150mmx150mm)に対して

さきの(1)および(2)式により軸受荷 の支持 の･刀旺紬

¢
州
小な要必に

計算伯を比較した｡図のように扇形パッドに対する実測伯ほ,これ

らの計算値に対しては傾向的に一致しており,給油みぞの特に小さ

い範囲では同一面積を持つ円形パッドの場合に,比較的大きい範l川

では内接円面積の同一な円形パッドの場合に近くなる｡

さらに扇形パッドの特性に対して比較検言､J-の目的で,軸受面が円

形のパッド(外径150¢およぴ165¢ 細は前述)について,別に給

油みぞ外径の影響を実験的に検討し,各軸受荷 に対する平衡給油

圧力九の実測値より前述と同じ負荷容量係数Clをそれぞれ算出し

第2表に比較した｡なお第2表には同時に円形パッドおよび正方形

パッドについて前述の(1)および(2)式により,軸受負荷容量に対

する給油みぞ外径の計算結果をそれぞれClにより表現し,前述の扇

形′くッドの実測値を含め一打して示した｡

表のように円形パッドに対するC▲の 験伯は給油みぞの比較的

大きい範閉でi･ま計算伯にほほ一致し(1)式の成立することが認めら

れる｡しかし給油みぞ外径の小さいほど計算伯との差が大きく現わ

れる｡この差の原1△1に関してほ種々要因が推察されるが詳糾は不明

であり今後の検.討事項と思われる｡

なおClに関する全般の比較で明らかなように給油みぞが20～40

1-1mの範囲でほ扇形パッドに対する実測値ほ,内矧■1J面積の同じ｣1J

形パッドの計算値にもっとも近い｡

4.3 油 膜｣要 さ

鉦述のはうに軸受面に定常の油膜を構成するにほ
.∴

ずま
､‥

-

〃術

力以上の給油を与える必要があるL=,このようにして給如こよる静虹

力が軸受荷重と平衡した状態で,軸受面に構成する油膜厚さに対し

ては給油量および給油みぞの影響が推察される｡

そこで扇形パッドについて給油みぞ外径の異なるおのおのの場合

に対して,油膜厚さ‰の実測結果の比較を弟9図に示す｡図のよ

ゎにゝhノ は給油みぞ外径が増し,軸受面の有効 面積が減少した場合

ほ全般にやや減少するが,給油みぞを極端に大きくとった場合につ

いても,その影響は比較的少ない｡したがって油膜厚さを増す対策

として給油みぞを縮小することは実際上得策でない｡

一方油膜厚さゐゐに対する給油量の影響を求めた 測結果の一例

として,扇形パッド(b)における場合を弟10図に示す｡図のよう
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第10L窒†給仙量に対する油膜厚さゐ.～

中止よりの崖巨離.拍動

第12囲 扁形バ ッドの浦膜圧力分布

に‰は給油量の増加に伴って厚く構成されるが,過度の給油量ほあ

まり効果的でないことがわかる｡

なお舞9図および第10図にほlリ形パ､ソド(扇形とl-j接l-J面積同

一)におけるぁの軸受荷重および給油最による計馴l甘を比較のため

記入した｡図のように扇形パッドにおける実測値はこれらの計算値

にほぼ一致する〔

したがって軸受荷重および潤滑油特性が

増加の具体

知の場合,州膜厚さの

としてほ給油_酎こ対する適度の選択が弔要である〔

ん4 油膜圧力分布

給紬Åぞに正人した潤滑油圧力は給油みぞ仁卜しよりバッ日計辺に

近づくにしたがって減少するが,この仙膜圧力分イけは軸受面がl-J形

になる軸対称形の場合にほ単純なIl｣錐形分布に近い形状となるt7J〔

しかし扇形パッドの場合にほ給柚みぞに対L.て軸受面形状が非対称

となるため潤滑機構がすこぶる複雑となf),したがって圧力分布の

特性ほこれまで明らかでない｡

そこで扇形パッドに対する油膜肛力分布の実態をは握L,前述の

負荷容量に現われた相生との関連を明らかにする意味で,第11図に

示すように給油みぞの中心よFフ扇形パッドの各外周方向に対して,

それぞれの位置の油膜圧力分布状況を実測した｡

第12図は扇形パッド(b)に対する 測他の一例である〔図のよ

うに潤滑油通過距離の異なるA,B,C,DおよびEの各ノブ向に対し

ても仙膜庶力低~卜の状況はほぼ同じであり,旺力分布状態ほ結納ふ

ぞ中心に対して対称である｡特にB方IJIJの分布で明らかなように扇

形パッドの両隅部でほ軸受荷重の支持に有効な油圧プJほほとんど構

成されない｡したがって扇形パッドに対する油膜肛力分イドは,給仙

みぞの中心を軸とし,扇形のl勺楼門を外径とするほぼ1【j錐の対称形

分布と考えても大きな誤りはない｡
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第11図 扇形/くッドの

油膜旺力測定箇所

給油みそ深さ

油膜厚さ

第13図 給 油 み ぞ 深 さ の 影

こJLら止力分布に関する実測値ほ,さきの扇形/ミッドに対する軸

受負荷容量の結果を裏付けている〔

4.5 給油みぞの深さ

一般に静虻潤耐方式を併用する場合の給油みぞほ,軸受血･-l--火部

において浅い段什形の断面形状を持つことか普通であるが,姑菅の

軸受運転状態における潤滑特性に対しては,この給仙みぞ探さを増

すことほ持性劣化を招く原卜耶こなるので,実際上ほなるべく浅く小

さいことが望まれる(.

-･ノバ閏滑油圧力によって軸受而に構成可能な肋膜厚さほ,前述の

ように比較的′｣､さいので給油みぞの特に浅い場合ほ,給油みぞ

についても軸受摩擦l而におけると同様な潤滑 隅となり,仙膜圧力

な低~~卜し本来の軸受負荷容量に影響を-ケーえることが推察される｡

そこで給納入ぞ溌さによる圧力恍卜の状況を実朝し,.扇形パッド

i･こ対する給油ムぞ探さの適正伯に関する資料を得る【~1的でみぞ深さ

の彫響を検,子寸したT.

舞13図は給油みぞ寸心とみぞ外周位打との間の油膜圧力の差に

対する給油-なぞ探さの影響を,それぞれの軸受荷 において構成し

た油膜厚さカムとの比較について示した結果である｡

L瑚のように扇形パッドに対して給油みぞ深さdを小さくした場合

ほ給油みぞ位置についても止力低下が大きく,給油圧力による潤滑

効果が不十分となる｡

したがって給油こよる測り仁を十分に活用し,当初計画の軸受負荷

容量せ維持するにほ,給油みぞ深さは構成Lた油膜厚さの約2倍が

:

･

以上述べた油膜構成現象に関する基礎的検討により,扇形パッド

に対する給油ムぞ諸元の適正基準腐るいほ軸受荷重および潤滑油特

性が既知の場合における給仙圧力選定の基礎資料が得られた｡

､-

い
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5.起動摩擦係数の検

給油旺ノブによる油膜で軸受面滝潤滑Lた場合の起動牌擦は,従来

の実例で公知のようにきわめて小さい〔

Lかし倒察低減の前提と考えられる摩擦面分離の影響つまり仙膜

構成現象と 動摩擦の関 に条働実虜郵を ついて共休的に検.言､J~し

た例はほとんどなく,樺擦低減に際Lて基本となる給油量との関係

も明らかでないr.

前述のように実際のスラスト･仙受の悍吸汗両班附こ対してほ,軸受

の据付精度1摩暦面の表面精皮が複灘に関連するので,u~トけ実験

では実際と同じ据付封引犬態になる軸受試験共闘こついて起動摩擦

係数を検.トj■し.た｢.

5.1実 験 方 法

仇距つスラスト柚妥は､ド均Il′l二律20011川1,仙受けな構成する扁形

/くッドほエ=90Ⅰユー1ユー,β=90111111む3個軌=JL,′美際の､'/二形州受と

同様,扇形バッドにl■〕板のランナた接触L.ランナ上部に直接車錘

を加え∫-1荷する方法とLた〔な.片摘形′､ッドに設mの給仙ネ宣ほ二‥一う

初の実験榊1はF),外径をそれぞれ10Illlll(･･)とLたハ

また扇形パッドおよびランナ摩擦而ほおのおのキサケⅧ:上(裏面

あらさ0.5,2.5および8.OS)および研摩 仕上(表=軋もらさ0.2S)

を施した｡なお摩擦面の材質および朝皮けに対する鮮血仙郷路サ汗1て悌

は前述と同じである〔

一方起動摩擦の測定法は徴′｣＼摩擦ノJを高精掛こ梗雄一けるため,｢~-j

板になるランプー外周の-･部にレバーぺ｣■掟L,こ頼こ測定用板バネ

を取り付け,バネにはり什けた祇抗線ケージとひずム.汁おr亡び｣一シ

ログラフを利川して軸受摩漉い-｢ノントンノJご(･ゝ′)じ

またランナのナ 軌はおのふのの｣易/†の起動用速度(0.072】一;l(りs)′ン

規1仁するため,摩擦力測定用の板/ミネの先端に起動r†1の矧天助ネジノン

あてランナを起動した｢.一方給油により肌戒Lたれ川原厚さの測定は

1i一丁述と同様,ランナ自体の浮き1二がりをダイア′レゲージおよびミリ

メスで 測する方法を採ったへ なおおのおのについて実測Lた

摩擦ヰーノントほ通常の脚虜､1均律を胴f~主に,′l史跡各桁倖数一〃に換

第二し比･校した｡

5.2 軸受荷重の影響

いまおのおのの軸受イ小机こ刈◆し_,l軋掛ハ椀.廿引ル㌦吊こさ/子した給

油射′巨を仇試帥受に与え,そJLぞれのr･rけ州別(さのJ易付こ/_)い-て

のi 動摩塵係儲/∠の実測結果~′ン舞=4巨如こイす｢

図のように油膜厚さの大きいほど`′′は′｣＼さく,粧肘声擦の帆i■~りが

明さ)ように認められ,/∠ほいずれも().00211卜の拙性をホ⊥,榊憬

荷重の増加に伴って減少し本黒験に現われた張小の′′gは0.0004で

ある｡.この荷重増加とともに｣′亡が減少すふ持性は,静止潤滑ノん＼に

β上村∠汐
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第14図 起動摩擦係数に刈･すか仲夏荷燕

軸受 の 擦につい て 1675

よふ摩擦匪賊カ;大`紆是形軸受の場冶ほど右耳｣なことをホLている｢､

なぶ/くソト摩擦面の新郎)らさが2.5Sの場斜こついて,給油惇1上二

後(仙上10分後Squeeze Filmの計算値0.00023mmの状態)にお

ける一"の実測結果ほ0.3､0.5となり,さきにLaffon民らが求めた

とほぼ同じ数伯である〔

5■3 油膜厚さおよび摩擦面あらさの影響

供試軸受に対する給油量せ流量調整弁FGにより調節して給油量

を変え,′くッド摩擦面の表面あらさざグがそれぞれ異なる場合につ

いて起動摩擦係数を比較L_た｡.

弟15図ほ結果の一一例であり,岡のように〃は浦膜厚さゐゎが0.02

n-1-=★下に減少すると苦しく増人する〔牛恒こパッドの 面あらさの

形轡ほニ〝~)ような仙膜の臨鋸厚さ以卜の穐囲において現われ,･表面

ふ仁Jさが大きいほど/川)小さいことが.認められる｢.たとえばぁゎが

0･005‖川1のJ易rナ,ノミ､ソドの=裏面あらさの減少により〃ほ0.001より

0･0▲4に州大する′-.一プノれが臨刑事さ以上でほ 拍_ほ)らさによる揖

轡ほ当然なが『_〕はとんど.認められず,/`ほいずれも低くほぼ一定で

ある′_.

すなわら/1ッド形スラスト仙′受では,州莫による摩擦而分離の限

卯ほ0.02111mでぁるT.

この州英の臨非厚さ以~~Fの状態において表面あ尤さが微細なほと

一′∠の大なる蘭ノこlほ,摩擦接触面における境界倒察部の増大あるいほ
平面接触現▲象に国有のWringingのIIr･j者によるものと考えられる｡

また州莫の臨界厚さは詳帥こ見るとノミッドの表面あらさにより若

1ニヴ･主なるが,うモ舟加勺には0.02mnlであり,本実験に川いたパッドお

よひランナの l而鼠げ_)さの和に比較するとかなり人きい｢またこの

臨牲厚封芯
-･般のすべり仙夏の限界伯屯の.甘走に閲しFalz-8〉,

Cこ1】ユーerOl~11t`9'レJが倒察巾眈らさの観∴-､圧り捷≠している限非仙膜

厚さあるいほHardylt;(仰が糾=順如嗣根来よL)求めた数億に比較す

ると絶対値もばらつきも大きい｢.

したがって柚膜厚さに対L臨界他の現われる直接の原抑ま,もっ

とマクロな軸受鋸付洪差あるいほ荷重不平衡などが複雑に影響を与

えるたム7)と考えドノれる｢.この柚膜の臨舛厚さに関してほ種々な問題

うご~′含ん~仁▼烏り,.汁帥よ今後の.i■県道でふる′_,

る.軸受給油量の検

摩磯軸恒こ構成する紬膜厚さは給油量の増加に†1㌧ンて聴大し

摩擦の低減に効果的な粁轡を与えるので,摩擦低減の一方的〃場点

りすると,｣こり叫守一ミ容旨ナの人きい潤㌢馴~郁抽出ポンプが望ほい､｢

しかL軌緋裾仙こ｢[る潤測-の場††,裾上三ポンプの動ノバ員失ほ通常

jiiツ三とし′て加′托され,こ♂)ホンフ■損失は比較的大きいので,潤椚装

f･r′T-:の紬叫二際Lてほ,なるべく容量の′トさいポンプがん利である｡

この仙圧オンソ′斜一巨十曇り槻l受部に対する給油兢の基準は,摩擦

低減に際L根此となる紬瀾匪臨非厚さてせ膏,これを張準とした㌫-二
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第16図 人形スラスト軸受の起動摩擦係数

定方式がもっとも適i~Eと考えられる｡

この軸受給油量算定の基礎となる油膜臨界厚さに対してほ,

上ほランナ浮上りの完全を期すため,実地に即応した安全率を見込

む必要がある｡この安全率として 老らほ大形軸受に特有な据付誤

差を考慮し3～7の範囲を提唱したい｡たとえば安全率を5に選定

すると摩 低減に有効な油膜厚さほ0.1mmとなる｡

し釆二がって 際のミッチェル形スラスト軸受に対して,起動摩擦

低減に必要な給油量0月は,有効油膜厚さゐム,扇形パッドの個数を

乃とすると

QA= ブナJトl｢

3ヮ(属サー㌘)

ここでlれ:パッド1個当たF)の軸受荷重

ワ:潤滑油 性係数

屈:扇形パッドに対する内接円半径

f:給油みぞ半径

7.大形スラスト軸受の起動摩擦係数

以上は模型のスラスト軸受による検討であるが,この結果をさら

に 際に近い軸受条件について再確認するため,大形の実用軸受

験装置により,再び起動摩擦係数を検討した｡

供試のスラスト軸受は軸受平均直径450¢mm,扇形パッド(β=

150mm,エ=250mm,給油みぞ30¢)を3個使用し,パッドの据

付支持部などの軸受部構造を 際と同一とし,スラスト軸受に対す

る負荷ほ前述と同様,大形の東錘による方法とした｡また摩擦面の

材質,表面あらさ(約3S)および諸相生の測定法は前述と同じであ

る｡

弟1d図は軸受荷重13,230kgの場合について 擦係数を比

較した結果の一例であり,前述の模型の場合において推察されたよ

うに高荷重における〃ほきわめて小さく約0.0004となり,起動摩擦

6
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の効見が明りように現われている｡なお〃に対する油膜の臨界

厚さi･ま前述に比較するとやや大きく約0月3mmである｡

また軸受起動相生の長欄間運転における確実性を検討するため,

起動停止のくり返し運転を1,000回実施し,その後における〃を実

測したが 果は第lる図と同じであり,実用に対しても十分な信頼度

を有することが判明した｡

なお軸の可逆回転に伴うパッド中心支持の潤滑特性などの軸受運

転性能に関してほ近く別途に報告する｡

8.結

大形発電機用スラスト軸受の起動

言

擦特性に関する 礎的 と討検

摩擦低減の効果について述べたが,おもなる結果を要約すると

(1)スラスト軸受を構成する扇形メッドの軸受負荷容量ほ給油

疋力に比例し,潤滑4割生ほこれと内接l~~り面積の等い､｢j形パッド

の場合とほぼ同じである｡これらの結果より軸受荷重およびパッ

ド諸元が既知の場合ほ,扇形パッドに対しての給帥圧力が

きる｡

定で

(2)軸受面に構成する油膜厚さつまり Oillift量に対しては給

油みぞ諸元の影響ほ少なく給油量の効果が大きい｡また起動摩擦

低減に対する油膜の臨界厚さほパッドの表面あらさには関連なく

0.02mmである｡したがって軸受部に対する の給油量ほ,こ

の油膜臨界厚さに安全率を考慮した関係より求められる｡

(3)扇形パッドに設置する給油みぞ外径ほ,扇形内接円直径の

約20%で十分摩擦低 効果が認められる〔

(4)油膜構成状態における起動 係数〃は約0.0004となり

起動摩擦のきわめて小さい状態が容射こ実現できる｡なお〝は軸

受荷重の増加とともに減少するので,本潤滑方式の適用は大容量

形スラスト軸受の場合ほど有利である｡

終わりに臨み,多大のご配慮とご指導を賜った日立製作所日立工

場田附部長ならび日立製作所日立研究所大内田主任研究員に対し厚

くお礼申しあげる｡
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