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1。はしがき

　油圧システムは，小型軽量であること，高い応答性を有すること，エレクトロニク

スとの適合1生に秀でていること，などの特長から種々の機械装置に採用されいるが，

安全性や作業環境の向上の要請に対しては，一般に，石油系作動油をエネルギー伝達

媒体としているため，重要な課題を残している．

　清水（水道水）は入手も容易であり，環境への悪影響もない，理想的なエネルギー

伝達媒体である．しかしながら，低粘度で潤滑に劣るために，圧力の高い高性能シス

テムを構成しがたい点に問題がある．本研究は，このため，静圧軸受の考え方を主要

しゅう動部に導入した使用圧力14MPa，押しのけ容積15cc／revのピストンポ
ンプ・モータを試作して，その設計法を確立し，高性能で高信頼性の「水圧システム」の実

現に資することを目的とする．

研究経費の合理的使用の観点から，市販のポンプ・モータを基本として，清水を用いるこ

と，ならびにモータ作動時の低速特陛を重視した試作となった。

2



研究組織

研究代表者：山口　惇（横浜国立大学・工学部）

研究分担者：荘　雄鷹（横浜国立大学・工学部）

研究分担者：宮川新平（（株）荏原総合研究所・技術開発研究所）

研究経費

平成7年度

平成8年度

　　　　計

3，300　千円
2，100　千円
5，400　千円

3



2．理論的解析

2。1　弁板・シリンダブロック間しゅう動部

（a）はじめに

　潤滑に欠ける液体に対して，このしゅう動部に静圧軸受を設けることの利点を述べ

［1］，すでに設計法に関しても発表している［2，3］．従って，本研究における

要点は，試作ポンプ用静圧パヅドの設計を，静圧ポケット入口部に設ける絞り特性に

留意しながら行うことである。

（b）流体膜形状の決定

　弁板（弁ブロック）に静止座標を定め，運動方程式を解いてシリンダブロック中心

の座標を求めることにより，両者で形成されるしゅう動部の形状が定まる（図2。1

－1）。シリンダブロックに作用する力（カのモーメント）として，このしゅう動部

に生じる流体力に基づくもののほかに，ポンプ軸のばね作用ならびにシリンダ内圧力

に伴うものとピストン駆動機構により生じるものを考慮する。特に軸受との類似に基

づいて，後者の二つの力（モーメント）を荷重と呼ぶ．

　ポンプ軸のばね効果として，力以外に力のモーメントも支えることが可能とすると，

シリンダブロックの運動方程式は［3コ

励・＝（F・）．＋（瓦）、

薦《軌＋（瓦）、

万y。凱（瓦）、＋（瓦）、

ム蘇7・奄＝一（畝）。一（砿）、＋ゐ（瓦）。一（砿）、

7風＋五～鋲一（払）。＋（砿）、＋ゐ（瓦）、＋（巫），

（2．1－1）

になる．この方程式においては，ポンプ軸は一定角速度ωで回転しており，シリンダ

ブロヅクを外周で支える軸受はないとしている．流体膜厚さ乃は傾斜した平面間に形

成されるとしており，次式を得る。

　　乃＝乃・＋αプC・S（θ一Φ）

シリンダブロックの傾斜角αと，その最大方位角Φの間の関係から，

墓1ゴ調

を得る。

（2ユー2）

（露．1－3）

弁板上の圧力に基づく力（ア）。・力のモーメント両。は涯力の発生騨から瀞
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圧効果による部分，くさび効果による部分ならびに絞り効果による部分に区別される、

主要な役割を担う静圧効果による部分として，図2。1－2，一3に示す静圧パッド

部の扱いを説明しておく．

　基本的に無限小幅軸受理論を適用する．ポケットランド部のすき間厚さは，式（2。

1－2）に基づき

　　乃＝乃・＋α7・c・s（θ。一Φ）　　　　　　　　　　　（2．14）

ここに，θ。はポケット中心に対応するθであり（くさび効果を無視する），代表半径

ア。は内周に対しア玉塑，外周に対しプ劫を用い，具体的には

；1二1驚雛｝

半径方向ランドは，内周のランドに等価的に加えることとする、この等価ランド長さ

を表示する角βは

　　β一β。＋β’＋2∠3P一二2ア

　　　　　　　　ア吻十1’2塑

ポケット内圧力ラ。瓢瓦／3。は，供給絞りからの流入流量としゅう動部すき間の流出

流量が等しいことから，毛細管絞りに対し

　　一・　　　　　　　　　κご
恥＝ ｰ』（孤ψ1ご4P／ア3P）＋轟乱

脈＝書lh（　　1　　　　　　1ア・殉＋唾。／71P）1

（2ユー5）

となる．ただし，κcは毛細管絞りの特性を表す定数であり，流量gに対し

　　ζ孟＠一ラ1）陪

となる。なお，1（cの決定には乃。＝1，α＝0において円板形静圧スラスト軸受の最大

　　　　　　　　　　　　　　　み剛性条件ρ。＝（2／3）p，、2／3を用いる，

　低粘度の清水を用いること，また小型の機器としてまとめることから，オリフィス

絞りについても検討しておく．絞り部の流量一圧力特性を

　　ご茜（何牧師璃

　　　　　　　　　　み　　　　　　　　　　　　ネ
とし，最大剛性条件p。＝O．691ρ。、を用いると，

鰐羅［h（　　1　　　　　　1ア・遥，）＋1n（ア・通P）］
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定常状態でのボケヅト圧力は

礁一離榊匿伝（壽i㌃）＋煮認

から定まる．

　静圧パヅドの負荷容量は，図のようにパッドを4個用いるとすると，

鵡＝撃S1弧素鶏）爺宍ル鑑

π一二ヨ＋鰐斜）一縞＋畿淵幅）

　　　　　［　　）続）＋款）｝〕（

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（

（2．1－5’）

（2ユー6）

（2ユー7）

　　鵡編÷in髪3（アレん一　　　万議）（2細

ここに・瓦：ボケヅトのピッチ円半径フ＝購勾疹ポケット醸

　ここに記した以外の力（カモーメント）については，既に発表した論文に示してあ

る［2，3〕．

　なお，モーメントを支持する軸のばね効果は，接触点（添字s）における軸のたわ

みと傾斜の関係から

　　（瓦）、篇一π1忌一π画

　　の。一一万夙一π・～動

②＝砿＋瓢　　　　　　　（2●ゆ
　　＠レー葱一葡・

が成立つ．図2．1－4に示すように軸の両端が固定支持であるとすると，ばね定数

為～鳥に対して［3］
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万F
2班7／（だ一11／、＋の

π2＝

μ破（瓦／砂　　ぞ／1

　　理　　／（／1－／、）

　　μ照尺β）3腿
π，＝万、

万、＝　2盈　　⊥
3μ論難／砂ろ／・

運動方程式において慣性項を省略できるから，式（2。

される．

　　の。＋の、＝o

　　（職＋（π・一万・万・／礪＋（巫）、＝・

　　（砿）。一（π・一π・π・／礪一（扁・／π1）（瓦）1＋（砿レ・

すなわち，式（2．

ここに五1材料の縦弾性係数，Z：断面二次モーメントである。なお，カのみを支持

する軸の場合には，上式において

であり，　（ぬ・ア、）　と（κ。，ア。）の間には

1：隠＝到　　　　　　　　（一）
が成立っ．

試作ポンプ・モータとして・斜板二巴定しているので・（職礁また樋常は

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　1－1）は次のように簡略化

（2．1－11）

　　　　　　　　　1－11）を解くことによって，弁板上のしゅう動部における流

体膜形状（編，α，Φ）が求まる、なお，本研究においては，荷重として1周期での

平均値を用いることとする．

（c）しゅう動部に生じる動力損失

弁板とシリンダブロック問のしゅう動部に生じる損失動力を漏れによる損失と摩擦

トルクによる損失とに分けて，解析する［4］，

（1）漏れによる損失動力

　弁板のシール部と静圧パヅド部に生じる漏れを対象とする．時間平均値を問題とす

るため，微少となるくさび効果と絞り効果に基づく漏れば省略する［5］。まずシー

ル部に対しては，



ゑ＝一試卜〔濡劉＋〔濡劉媚

となる．ここに，添字ノは弁板ポート内側の，oは外側のシール部を示す。具体的に

計算すると

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（2．1－1三；彗）

　　　　　　＋3晦＋鋤一等i鰐鋤鱒緬到

静圧パヅド部に対しては

鶏＝
Yh（一3乃2吻74P1ア3P）＋h（制　　　（鼠L・3）

以上により，漏れに基づく損失動力は

　　ムア9篇6（H／R。）（ゑ＋歪，）／8。　　　　　　　　（2ユー・4）

（2）摩擦トルクによる損失動力

　弁板のシール部とパッド部に生じる粘性摩擦トルクを求める。θ方向には圧力勾配

に基づく流れがないとすると，摩擦トルクは

　　r＝器∬房癩θ

となる，シール部（7、）とパッド部（7p）に分けて扱うと

し＝

粘性摩擦に基づく損失動力△P7は

　　△！）7＝7、＋7》　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（2ユ47）

となる．

（3）損失動力割合

　理論動力瓦は回板の傾斜角をδ，ピストン半径をア，，ピストン数を2とすると
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　　瓦尋2伽δβ。

となるから，△P＝△Pg＋△乃の割合は

篶滋δ陛＠嬬）＋端侮）］

（2．1－18）

（2．1－19）

（d）段板関連寸法の決定

　設計点は

　　　清水用ピストンポンプ・モータ

　　　押しのけ容積　　　　15cc／rev

　　　吐出し圧力　　　　　14Mpa

　　　回転数　　　　　　　1500rpm
であり，開発経費と期間との関連から，市販の面板式ピストンポンプ（Fenner社製）

のしゅう動部を改造する方式を採用した。

　本節に記述したポンプの寸法のうち主要な値を表2。1－1に示す。これらに基づき，弁

板関連寸法を設計点（δ＝130，ρ．、＝14MPa，η＝1500rpm）に対して決定した．評価基

準は，工作可能であること，湿板一シリンダブロック間に生じる損失動力が小さいことであ

る。最終的に，静圧パヅドNo。1およびNo．2を用いないこととし，表2。1－2の寸

法を決定した。設計点における流体膜形状を表2。1－3に示す。

（e）文献

1）山口，水道水を作動流体とする可能性，油圧と空気圧，9－4（1978－7），205

2）山口，ピストンポンプ・モータにおける弁板一シリンダブロック間しゅう動部の

　　特性（第2報：静圧パッド付弁板），日本機械学会論文集B，52－478（1986－6），

　　2412
3）YAMAGUCHI，　A．　a簸d　SHIMIZU，　S．，　Design鵬eもhods　fof　f童uid　lubricaもion　on

　valve　plate　of　axial　pistoぬpu：mps　and　motors，7th　ht．　Fluid　Powe鴬Sy：mp．，　Pap．

　3（1986），BHRA

4）山口，関根，ピストンポンプ・モータにおける弁板一シリンダブロック間しゅう

　　動部の特性（第3報：流体膜の変動と損失動力），日本機械学会論文集B，55－

　　510（1989－2），　427

5）山口他3名，ピストンポンプ・モータの弁板一シリンダブロック間の流体膜特性，

　　油圧と空気圧，15－4（1984－7），314

（f）記号

護＝4母：静圧ポケットの面積
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指礁賦（尺嚇：力

継ゐ／万1流体膜厚さ

緬二平均厚さ

∬：代表厚さ

ノ；シリンダブロヅク慣性モーメント

綴：シリンダブロヅク質量

π＝畷6μ照尺／嚇1加モーメント

ラヲ／（吻僻か肋

ρ。：ポケット圧力

ρ。2：吐出し圧力

灘蝋6癩醜め2）：蹴動
ムア／瓦：全損失動力

△7ヲg／瓦：漏れによる損失動力

△757／瓦1摩擦による損失動力

ぴ9／（6ω珊）：流量

r＝ア／R。：座標

r戸ア》／R。：ピストン半径

R。：弁板ポートのピッチ円半径

3。＝6μω（瓦／H）2似、

ガ：時間

匹4（6斌（尺／硝：トルク

κ，ア：座標

21座標，ピストン数

α＝αR。／∬：シリンダブロックの傾き角

δ：斜板傾斜角

λ：ピストン・シリンダ壁間の摩擦係数

μ：流体粘度

τ＝ω

Φ：山臥の方位角

Φ声R。Φ。／払Φ汗R。Φy／H：それぞれシリンダブロヅク中心軸が・2κ砂

　　　　　　　　　　　　　　平面となす角

ω：ポンプ軸角速度
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表2、1－1　ポンプ・モータ主要寸法

ピストン数　∬　　　　　6本

斜板傾斜角　δ＝130

　　　　　　Rニ22．5mm
　　　　　　o
　　　　　　1・．＝20．Omm
　　　　　　に
　　　　　　1な　＝25．Ornm
　　　　　　コ
　　　　　　1・＝85mm
　　　　　　ア
／、（ピストン長さ〉＝460mm

2／（シリンダブロヅク長さ）＝53．Omm

表2．1－2　静圧パヅド関連寸法（設計値）

代表すき間厚さ

　　　　　乃「瓢5×10つmm

弁板シール部

　　　　　κ瓢17．Omm
　　　　　Il
　　　　　1気、＝27．5mm

静圧パヅド部

　　　　　1・＝30．4mm
　　　　　lp
　　　　　1ス＝32．6mm
　　　　　－P
　　　　　1な篇36．5mrn
　　　　　，ρ
　　　　　1‘＝38。7mm
　　　　　4P
　　　　　メ9◎3＝43．oo

　　　　　β04・＝14．30

　　　　　β’＝250

　　　　　30＝＝1D869

　　　　　　　　　11



　　表2．1－3　弁板上の流体膜形状

乃r＝5×10つmm，　R二22．5mm，　λ＝・0．02，δ＝・130
　　　　　　　　0
　　　　　　　　　　　　　　　　　　　ぷ　　　　　　　　　　　　　　　ぷ設計点　3。＝1．086g，絞り特性　p◎＝（2／3）君、

軸条件
万。 乙 Φ（yad）

力支持 0，915 0，373 2，544
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2．2　ピストン・シリンダ壁間しゅう動部

（a）はじめに

　ピストンがシリンダ壁高で往復運動する場合，高圧側の端面ほどすきま厚さが厚い

状態一すなわち，頂部の直径が小さくなるようなテーパピストンあるいはステップピ

ストンを採用するなど一であれば，このしゅう動部に流体潤滑が実現できることをす

でに示した［1］．しかしながら，斜板式ピストンポンプのように横方向力の大きく

なる場合には，流体潤滑は極めて困難であり，静圧軸受の採用を検討することが必要

となる。静圧ボケヅトを設けたピストンについて，理論および実験結果も発表した［2，

3］が，ピストンの長くなることを避けられない．このため，本研究では，円筒状ピ

ストンについて固体接触を含めた扱いをする。

（b）ピストンまわりの圧力分布

　ピストンまわりのしゅう動部の流体圧力はレイノルズ方程式によって決定され，無

次元表示を採用すれば，図2、2－1に示す記号を用いて，

毒噸憐〔擦禮一樗＋2多　　　（2鋤
　　加1一αεc・s（Φ一γ）一α2c。s（Φ一β）　　　　　　　　　（2．2－2）

が求まる［1］。

境界条件は圧力ラ（Φzτ，　，）に対して

ラ（Ozτ，　，）一夢（2砿τ）

豪（Ozτ，　，σ）一器戸（2砿τ）

万（Φ，z、，τ）＝互（τ）

戸。＠をm，十瓦

（2．2－3）

となる。見通しのよい解析結果を得るため，αをパラメータとした摂動法を採用する．

すなわち

　　ラ（Φzτラ　ラ）＝ラ。（転τ）痂1（Φ，乞τ）＋砲（Φ，ゑτ）＋…　　（2・2－4）

と表示し，P。，ρ、，…　　を境界条件（2．2－3）に基づいて求める．ただし，

三角関数の直交性から，ρ、は負荷容量に影響しなくなるため，ρ。，ρ、を求めればよ

いことになる．

　　戸・（Φzτ，　，）一章÷鴛（瓦一瓦）　　　　　（2・2－5）

互（転τ）＝（描～）c・sΦ之（蜘～）sinΦ　　（2．2励

　　　　　　　　＋五（2，τ）C・SΦ＋F（2，τ）sinΦ
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となる・ここに・車τ）・昨τ）：糊皐・4・句q・Dl：積分定数・なお瀞

圧効果に対する動圧効果の割合を示す特性数6μω（㈹の2ρωが比較的に大きくなると，

流体膜に生じるキャビテーションの影響が大きくなる．この場合には，負圧部分に対

する配慮を要する。

（c）ピストンの運動方程式

前項によりピストンまわりの圧力が求まるので潔ストンの鯖容量¢恥は次

式から計算できる。

L＝一ﾟC・S轍
レ節si簸Φ癬
巫＝閧Vラsi薮縣

　　瓦諜伊C・SΦ勲

（2．2－7＞

ただし，モーメントMはピストン中心まわりに右ねじの方向に作用する場合を正と

している。

　ピストンの運動方程式は，並進運動に対して

”2κ謙研κ十zκ

翔りノ篇研∫＋z）・

溺2篇擢、

（22－8）

回転運動に対して

となる．ただし，ピストンの往復運動（z方向）ならびに2軸まわりの回転運動につ

いては，機構的に定まるとしている。なお，万：荷重（便宜的に遠心力を含める），

Nlモーメント荷重である。

（d）ピストンーシリンダ壁間に生じる固体接触力

　ピストンが2点あるいは1点でシリンダ壁に接触する場合の流体圧力に基づく負

荷容量を含めて，このしゅう動部を解析する［4］。斜高式ピストンポンプを対象と

しているため，図2。2－2に示す説明図において，点A，Bにおいて接触すること
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とする．また，流体膜の負荷容量は，前項に記した解析法を用いて求める。

図示の記号を用いて，ピストンに作用する力と力のモーメントのつり合い式を導く

と，ピストンとシリンダ壁間の摩擦係数をλとして

瓦陣〕…刺画お〕…司如晦　 脚）

ハト画おトレz一ム＋兆i剥一嘱＋岡乙

一方，ピストンが例えば2点で接触する条件として，近似的に

が成り立つ．

　なお，シリンダ内圧力の変化は，簡単のため図2。

ものとする。計算手順として式（2．2－10），（2。

（2．2－11）

（2．2－12）

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　2－3に示す台形状に変化する

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　2－11）よりピストンに

作用する荷重，荷重モーメントが求まる．運動方程式に代入して，ピストン位置が定

まることになる．

　固体接触立動，為による損失動力は，摩擦力がλ（F浸＋FB）で求まるから，圧力抵

抗として表示すると

　　△万1一λ（瓦」・）μ

トルク損失として，高圧側（H）と低圧側（L）での分を考慮して

　　ムア＝播叫＋△恥）　　　　　　（2・243）
これによる動力損失△P7は

　　△酢播（△瓦H＋△恥）　　　　　　（22一・4）

一方，漏れ流量は2方向の流速をwとすれば

　　引一一鱈勲一
　　　　　　　　　　　2翼0
で与えられ（夕はすき間厚さ方向に採った座標），乃について3乗までを考慮すると

　　㌃一π距一＠瓦）（1＋15ア）厄勾
　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（2．2－15）
　　　　　　＋・5y（1＋・25ア）（Clの1）］

ここに，q，　D，は式（2、2－7）の積分定数である・よって，漏れに基づく損失

動力は
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　　△Pg＝㍉ρ09，　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（2。2－3－6）

従って，このしゅう動部に生じる全損失動力は

　　ムノ：）＝ムノD9＋△2Dr　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（2．2－17）

ここでの扱いは，ピストンが常に2点でシリンダ壁に接触することを前提としている。

しかしながら，ポンプ吸込み行程において，点Bでの接触が断たれる場合がある、こ

の場合でも，ここで導いた損失動力は，ほとんど差を生じないことを計算により確か

めた，また，君．，M．を無視しても同様に，損失にはほとんど影響しない、

（e）文献

1）山口，ピストン形流体機械のピストンの運動（第3報：指数関数状ピストン），

　　日本機械学会論文集B，4玉一348（1975－8＞，蟄13

2）山口，ピストンポンプ・モータにおけるピストンの挙動（第2報1静圧パヅド付

　　ピストン），日本機械学会論文集B，57－537（1991－5），1689

3）山口，ピストンポンプ・モータにおけるピストンの挙動（第3報：実験と理論的

　　考察），日本機械学会論文集B，58－547（1992－3），785

4）山口，ピストンポンプ・モータにおけるピストンの挙動（第1報：固体接触を生

　　じる場合），日本機械学会論文集B，55－518（1989－10），3122

（f）記号

ん瀧4／R2：シリンダ断面積

C：半径すきま

ア副（6μω駅の：力

八一／C：流体膜厚さ

詠蝋6μ副婿）：力のモーメント

ρヲ／（吻（凡の旺力

．ρ、：外周圧力

ρ。：シリンダ内圧力

扉蝋6μω2RW）り：理翻力

△η瓦：全損失動力

ムアg／瓦：漏れによる損失動力

△瓦／瓦：摩擦による損失動力

ぴ9／（ωR3）：流量

R：ピストン半径
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∫：時間

アイ（吻取の：トルク

鞠＝｝％／ωR：ピストン往復速度

x，ア：ピストン中心の座標

2＝∬／R：座標

α＝αR／Clピストンの傾き角

δ：斜板傾斜角

8篇ε。／αRlピストン偏心量（2二〇）

λ1ピストン・シリンダ壁間の摩擦係数

μ：流体粘度

τ＝ω∫

Φ。篇RΦ。／C，Φ∫＝RΦア／C：それぞれピストン中心軸が，∬x潮平面とな

　　　　　　　　　　　　　　す角

ω：ポンプ軸角速度

Ω：ピストン自転角速度
Ω＝（ω＋Ω）／ω
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表2。2－1

ピストン半径

ピストン長さ

斜板傾斜角

回転数

吐出し圧力

供試ポンプの寸法緒元

　　R＝85mm
　　／、＝46つrnrn
　　j
　　δ＝130

　　72＝＝1500rpm

　　（ρ。）＿＝14MPa

表2。2－2　ピストンの設計条件と損失割合

13謙5．41

R／C＝500

2溺＝一・0200

ア燃＝㌦／（訳2／㌔）＝α6・玉

ア鼠一世＿／（訳2島）一σ・4・

△る／君、篇σ0184

∠鴇／」弓乃＝0．0064

ただし，λ＝0．01，λ、＝O．02（球部）．
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2．3　ピストンスリヅパ・斜板間しゅう動部

（a）はじめに

　ピストンスリッパと斜板間のしゅう動部は，斜板式ピストンポンプにおいて，主要

なしゅう動部の一つであり，すでに多くの研究が行われている［1］。軸受剛性に対

する検討が不十分ではあるが，実機においても，静圧軸受としての設計が採用されて

いる．ここでは，最も詳細な研究結果［2，3］を紹介するが，設計は流体膜一様の

前提で行う。

（b）流体膜形状の決定

　図2。3－1に示すスリッパ・斜板間のしゅう動部について解析する。静止座標系

0－XYZはシリンダブロック中心軸をZ軸，これと斜板面との交点を原点0とする。

X軸はZ軸に垂直で幾何学的な上，下死点を含む面内にとる。

　運動座標系。－xyzは，スリヅパを斜板に完全に接触させたときのスリッパ回転

軸をz軸とする．z軸と斜板面との交点を原点。とし，降板面上にxy平面をとる．

このとき，スリヅパと斜板間に形成される流体膜の厚さは，

　　乃＝乃・＋αrc・s（θ一の

であり，レイノルズ方程式は

号〔ガ朝÷詣〔鴨2今♀繍蜘軸）

　　　　　　　　　　　　　　　＋2今♀左。・s（θ一の

　　　　　　　　　　　　　　　＋鵡♀流＋司sin（θ一の

ここに，オ，B，　C：スリヅパの速度を表す係数で，回転角τの関数．

ての微分を示す．圧力ρについて，摂動法を適用する。すなわち

　　ρ＝ρ0十αP1十αρ2十’”

　境界条件
万＠τ）＝戸（r2πτり　　，）

ハ　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　ノつ

希う（乳吟命ラ（気2忽τ）

ρ（1，猷τ）ヲ。

ρ（aθτ，　，）ヲ，（τ）

（2．3－1）

（2．3－2＞

はτについ

（2．2－3）

（2．2－4）

の下に，圧力を求め，それをスリヅパしゅう動面にわたって積分することにより，負

荷容量が求まる．

　軸受荷重として，シリンダ内圧力に基づく押付けカ，ピストン・シリンダ壁間およ

26



び球面軸受部の摩擦力（モーメント）などを考慮した運動方程式を解くことによって，

流体膜形状が決定する．

　これに伴い，しゅう動部に生じる損失動力も求まる．詳細は文献［2，3］を参照

されたい．

（c）供試ポンプに対する検討

　試作するポンプは，既存のポンプの軸受部などに変更を加えるものであるのが，寸

法上の制約のため流体膜一様の前提のもとに，設計点，すなわちシリンダ内圧力14

MPa，回転数1500rpmについて動力損失の計算を行った。計算に用いたポンフ諸元

を表2．3－1に示す。また，ピストン・シリンダブロック聞および球面軸受部の摩擦係数

はそれぞれ0。01，0。02としている。

（d）文献

1）井星，スリヅパ・斜板間のトライボロジー，油圧と空気圧，18－3（1987－5），172

2）井星，山口，斜板式ピストンポンプ・モータに用いられるスリッパ軸受の特性（第

　　1報，理論解析），日本機械学会論文集B，48－428（1982－4），695

3）斗星，山口，斜板式ピストンポンプ・モータに用いられるスリッパ軸受の特性（第

　　3報，スリッパ軸受部の動力損失最小の条件），日本機械学会論文集B，

　　51－472（1985－12），　3980

（e）記号

α：ポケット半径／スリッパしゅう動面半径

加房H：流体膜厚さ

乃：平均厚さ
O

H：代表厚さ
ρrρ孟12 ^（6μR■）：圧力

。ρ、：外部圧力

ρ．：ボケヅト圧力

君乃：理論動力

△η瓦1全損失動力

△7ヲg／瓦：漏れによる損失動力

△瓦／瓦：摩擦による損失動力

尺1スリッパしゅう動面半径

オ：時間

F：代表速度
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α＝αR2／H：スリヅパの傾き角

μ：流体粘度

望：最大傾斜方位角

τ＝魏：回転角

ω：ポンプ軸角速度

Ω：代表角速度

表2。3－1　供試ポンプの寸法県下と特性

ピストン半径　　　　　　　　　　　　　　R＝85mm

斜板傾斜角　　　　　　　　　　　　　　　　δ＝130

ポケット半径／スリッパしゅう動面半径　　α＝0．7838

摩擦による損失動力　　　　　　　　　　　鵡／馬篇ODI3
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3。実験結果と考察

3。1　ポンプ性能

　ポンプはインバータ付電動機により駆動し，吐出し圧力はリリーフ弁により設定し

た。吐出し量は台秤による重量法で，軸トルクはトルクメータにより測定した。

　ポンプ吐出し量と回転数の関係を図3、3－1に示す。軸トルクを図3．3－2に

示す．ポンプ圧力劫（吐出し圧カー吸込み圧力）が，いずれも489MPaの場合であ

る。

　回転数1000rpmでのポンプ性能（全効率η，容積効率η．，機械効率η7）を図3．

3－3に示す。これらの実験は，いずれも水温25±1。Cで実施した。

3。2　考察
　1000rpmでのポンプ効率は，△ρ＝29MPaで92％，9、8MPaで73％となった。

へρ＝9．8MPaにおける容積効率は84％，機械効率は86％であり，圧力の増加につれ

て容積効率の低下が目立つ．理論解析の結果を基本としてポンプ性能を検討すると，

主要な問題点は弁板とシリンダブロック聞のしゅう動部にあり，直接の基因は静圧パ

ッド絞りの加工精度にあろう．

　通常の静圧軸受に比べ，ポンプ・モータでは小型軽量を実現するため，設計上の自

由度が小さく，絞り径も小さくせざるを得ない。絞り径の設計値は，0。20～0。

28mmであり，特に今回は，樹脂に加工せざるを得なかった。今後，検討を要する

事項である。
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4。むすび

　今回の試作研究により，清水用ピストンポンプ・モータのしゅう動部に静圧軸受理

論を適用することの可能性を確認することができた．既製のポンプを基本としたため，

設計上の自由度が制限され，特に騒音低減に関する対策を施すのが困難であった。

　静圧パヅドの供給絞りについては，加工精度の向上，あるいは加工精度に敏感さの

少ない設計法の開発を進めて行きたい。

　本研究に対し，ご助力を願った（株）荏原総合研究所信田　昌男氏，横浜国立大学

工学部生産工学科卒業研究生石垣　禎，村山　忠友の両君に謝意を表する。
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