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要　　旨

冷蔵庫用レシプロ圧縮機の混合潤滑軸受解析技術を開発し，軸受損失を20 %低減できる軸受仕様の抽出を行っ

た。ジャーナルとスラストとで構成されている当社のレシプロ圧縮機の軸受において発生する摺動損失は，全損

失の3割以上と見積もられ，高効率化のためには軸受損失の低減が課題であった。しかし，各軸受における損失発

生メカニズムや損失量は不明で，損失低減手法が不明確であった。今回構築した解析技術は，両軸受で発生する

油膜と金属接触による軸受面圧力場と，シャフトに作用する荷重とが釣り合うシャフト姿勢を求めることに成功

し，各軸受の損失量を定量化することを可能とした。この解析技術により，各軸受の損失発生メカニズムが明確

となり，軸受の損失低減の具体的取り組みが可能となった。

Abstract
An analytical model for mixed lubrication in bearings of reciprocating compressors for refrigerators has been developed and a new

bearing which could reduce its friction losses by 20 % has been designed. Friction losses, which are generated in the journal and thrust
bearing of our reciprocating compressor, are estimated to be one-third or more of all losses, so it is an essential issue to reduce
bearing losses to design more efficient compressors. But how and how much friction loss is generated in each bearing has not been clarified
and specific approaches to reduce bearing losses have not been known. The developed analytical model for mixed lubrication can calculate
the oil film pressure and solid contact pressure between the bearing and shaft at each bearing simultaneously. And it can also specify the
shaft posture which changes at each time step and calculate the loss generated by oil viscosity and that by contact pressure. By using this
model, how friction loss is generated in each bearing was clarified and a new bearing for reciprocating compressors was designed.

当社の冷蔵庫に搭載されているレシプロ圧縮機は，ピ

ストンの往復運動によるシリンダの容積変化により作動

流体（冷媒）を圧縮する機械で，約80年の歴史をもつ。レ

シプロ圧縮機の縦断面図を，第1図に示す。シャフト上部

のクランク軸の偏心回転運動が，コンロッドを介して，ピ

ストンの往復運動に変換される。シャフトを支持する軸

受は，コンロッドからの水平方向荷重（以下，FCと記す）

を支えるジャーナル軸受と，シャフト重量などの鉛直方

向荷重（以下，FTと記す）を支えるスラスト軸受とで構

成されている。当社では，ジャーナル軸受，スラスト軸

受ともに潤滑油で荷重を支えるすべり軸受を採用してい

るが，全損失の3割以上が発生する両軸受の損失低減は，

圧縮機の高効率化のために課題となっていた。そこで，今

回，軸受損失低減の検討を行うためのツールとして，混

合潤滑解析を開発し，両軸受の損失発生メカニズムの明

確化を行った。

ジャーナル軸受とスラスト軸受における潤滑は，シャ

フトに作用する荷重を，軸受隙間（すきま）に満たされ

た潤滑油の油膜圧力と，軸受とシャフトとの金属接触に

より発生する固体接触面圧力とで支える混合潤滑状態と

考えられる。今回構築した解析技術は，シャフトの微小

回転角ごとに，軸受とシャフトを共に剛体とみなして，シ

ャフトに作用する荷重と，各軸受の油膜圧力と固体接触

面圧力による軸受支持力とが釣り合うようにシャフト姿

勢を求め，各軸受における損失を解析する。

2.1 解析対象

解析対象となるジャーナル軸受とスラスト軸受につい

て簡単に説明する。ジャーナル軸受の表面には，潤滑油

をシャフト上方に汲（く）み上げるための油溝（深さ1000
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第1図 レシプロ圧縮機の縦断面図

Fig. 1 Longitudinal cross section of reciprocating compressor

2. 軸受の混合潤滑解析



的な隙間の期待値，ηは潤滑油粘度，Uはシャフト回転

速度，φx，φz，φsは修正係数である。

（1）式を数値解析的に解くための離散化手法には，ダ

イバージェンス・フォーミュレーション（DF）法 3) を用

いた。DF法は，計算格子を隙間の不連続線と一致させる

よう潤滑領域内に配置するため，ジャーナル軸受のシャ

フト表面に存在する隙間の不連続に対応可能である。

2.3 固体接触面圧力解析

軸受とシャフト表面に存在する突起同士の接触による

弾性変形が，固体接触面圧力を引き起こすとする

Greenwoodのモデル 4), 5) を利用した。

（2）式において，Pcは固体接触面圧力，k'は表面粗さ

の形状で決まる定数，E 'は軸受とシャフトとの合成ヤン

グ率，σ'は軸受とシャフトとの合成表面粗さである。E '

は（3）式で，σ'は，σ'=(σ1
2+σ2

2)0.5で表される。Eはヤ

ング率，νはポアソン比，σは表面粗さで，添え字 1と2

はそれぞれ軸受側，シャフト側を示す。

2.4 シャフト姿勢解析

本解析技術におけるシャフト姿勢解析は，油膜圧力解

析と固体接触面圧力解析で得るジャーナル，スラスト軸

受の軸受面圧力場と，水平方向荷重 FCと鉛直方向荷重FT

とが釣り合うシャフト姿勢を回転角度θsごとに求め，シ

ャフトの回転挙動を明確化することを可能とした。

第3図に，回転角度θsにおけるシャフト姿勢を示す。シ

ャフトの重心の初期位置に原点を取り，ピストンの方向に

x軸，x軸からシャフト回転方向に90°回転した方向にy軸，

鉛直上方にz軸を取り，シャフトの姿勢変数として，シャ

フト重心の偏心量eのx，y軸方向成分をそれぞれex，ey，シ

ャフトの傾き角度γのx，y軸方向成分をそれぞれγx，γy

とおく。さらに，スラスト軸受において，軸受側円環中

心とシャフト側円環中心との高さ方向距離をdtとおく。（1）

式と（2）式は，姿勢変数（ex，ey，γx，γy，dt）で決ま

る軸受とシャフト間の隙間 hの分布に基づき，軸受面に

おける圧力分布を計算する。この圧力分布を面積分する

と，軸受支持力FBと，圧力分布によるシャフト重心回り

のモーメントMBが計算できる。軸受支持力FBのx，y，z軸

方向成分をそれぞれFBx，FBy，FBz，モーメントMBのx，y

軸方向成分をそれぞれMBx，MByとすると，姿勢変数（ex，
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μm以上）と中抜き（深さ約200 μm）が設置されてい

る。中抜きを挟むよう設置された上摺動部と下摺動部で

は，ジャーナル軸受との間に10 μm程度の微小隙間が存

在し，2つの摺動部で発生する油膜圧力と固体接触面圧に

より荷重を支持する。油溝や中抜きにより，軸受部の隙

間は局所的に不連続となっている。一方，スラスト軸受

は，軸受と同心円からなる円環形状で，オイル排出のた

めの溝が設置されているが，表面は平面状に研磨されて

いる。

第2図に，水平方向荷重 FCの変化の一例を，横軸にシャ

フト回転角θsを取って示す。シャフト回転角θsの方向は，

軸受中心からピストンの方向に基準線（x軸）を取ったと

き，シャフトが回転する方向である。クランク軸に作用

する荷重は，シャフト1回転の間に10倍以上変化する。シ

ャフトは，このように大きく変動する水平方向荷重を受

けて，軸受内を偏心し，かつ傾きながら回転している。

2.2 油膜圧力解析

軸受とシャフトとの隙間にある非圧縮性の潤滑油は，シ

ャフトの回転とともに流動している。シャフトが軸受内

である方向に偏心すると，偏心方向上流側の油膜圧力が

高くなるなど，油膜圧力分布が変化する（くさび作用）。

このような隙間における油膜圧力分布を解析するために，

表面粗さの影響を考慮した平均流モデルに基づくPatir-

Chengの修正レイノルズ方程式 1), 2) を用いた。

（1）式において，pは油膜圧力，rはシャフト半径，θ

は円周方向角度，hは軸受とシャフト間の隙間，‾hTは局所
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第2図 クランク軸に作用する水平方向荷重の変化

Fig. 2 Horizontal load variation acting on crankshaft
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（6）式において，τはシャフト表面に作用する単位面

積当たりの粘性せん断応力，φf，φfs，φfPには平均流モ

デルにおけるせん断応力係数，Vr2はシャフトの表面粗さ

寄与率で，Vr2 = (σ2/σ')2である。

固体接触面圧力による損失は，クーロンの摩擦法則に

基づき発生するものと仮定した。すなわち，単位面積当

たりの固体接触による摩擦応力τc(θs) は，摩擦係数を

μと置くと，（7）式のように表される。

τc(θs) = μPc・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・（7）

ジャーナル軸受，スラスト軸受の，粘性による摩擦損

失WJl，WTl，および固体接触面圧力による摩擦損失WJc，

WTcは，各軸受のτc(θs) とτc(θs) を軸受面全体で面積

分した後，さらにθsで1回転積分して算出した。

2.6 軸受潤滑解析の解析手順

本軸受潤滑解析のフローチャートを，第4図に示す。軸

受緒元や，シャフトの回転角度θsにより変化する軸受荷

重Fcなどを読み込み，シャフトの微小回転角ごとに，シ

ャフトの姿勢変数（ex，ey，γx，γy，dt）を決定し，ジ

ャーナル，スラスト両軸受の損失を計算する。回転角度

θsが1回転してから（θs >2π）は，1回転前の姿勢変数

がおおむね一致しているかどうかを調査し，一致してい

れば計算終了する。一致しない場合は，次の回転角度θs

の姿勢変数を計算する。

ey，γx，γy，dt）は，釣り合い（4）式，（5）式を同時に

成立させなくてはならない。

FBx=Fx，FBy=Fy，FBz=FT・・・・・・・・・・・・・・・・・・（4）

MBx=Mx，MBy=My・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・（5）

式中，Fx，Fyは水平方向荷重 FCのx，y軸方向成分，Mx，

Myは，荷重Fx，Fyによるシャフト重心回りのモーメント

のx，y軸方向成分である。

荷重条件（Fx，Fy，Fz，Mx，My）から姿勢変数（ex，ey，

γx，γy，dt）を直接求めることはできない。そこで，姿

勢変数ex，ey，γx，γy，dtをそれぞれ微小量変化させた

ときのFBx，FBy，FBz，MBx，MByの各変化量が，姿勢変数

の微小変化量に線形寄与するものと仮定し，これらの姿

勢変数を徐々に変化させて，目標の荷重条件（Fx，Fy，

Fz，Mx，My）に数値解析的に収束するようシャフト姿勢

を求めた。

2.5 軸受損失解析

シャフト姿勢が求まると，軸受とシャフト間の隙間 h

の分布が決まり，同時に軸受面における油膜圧力 pと固

体接触面圧力Pcが算出される。軸受損失の計算は，潤滑

油の粘性による損失と，固体接触面圧力による損失とに

分けて計算した。

潤滑油の粘性による摩擦応力τ(θs)は，Patir-Chengが

平均流モデルにおいて導出した式を用いた。
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第3図 シャフト姿勢

Fig. 3 Shaft posture parameters
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Fig. 4 Flow chart of analytical model for mixed lubrication

シミュレーション特集：レシプロ圧縮機の混合潤滑軸受解析技術



3.2 軸受損失

第1表に，ジャーナル軸受の粘性による摩擦損失WJlと固

体接触面圧力による摩擦損失WJc，スラスト軸受の粘性に

よる摩擦損失WTlと固体接触面圧力による摩擦損失WTcを

示す。それぞれの値は，損失合計で正規化している。第1

表より，スラスト軸受では，WTcが無視できない程度に発

生しており，ジャーナル軸受よりも発生損失が大きいこ

とが見て取れる。スラスト軸受荷重FTの大きさ（14 N）

は，水平方向荷重FCの平均（41 N）の約3分の1しかな

く，スラスト軸受の設計に何らかの改善策が必要である

ことを示唆している。

4.1 ジャーナル軸受

〔1〕力・モーメントのバランスとシャフト振れ回り

3.1節では，シャフトが軸受内で振れ回っていることを

示したが，マクロ的にもその振れ回りを説明できる。ク

ランク軸に作用する水平方向荷重をFC，上摺動部と下摺

動部とで発生する軸受面圧力の平均をPu，Plとしたとき，

シャフトに作用する力とモーメントとがバランスするの

は，第6図に示す状態になった場合である。スラスト軸受

の軸受面圧力の，水平方向荷重FC保持への寄与を無視す

ると，簡易的には下記の2つのバランス式が成り立つ。

2rLuPu - 2rLlPl = FC・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・（8）

(2rLuPu)lu + (2rLlPl)ll= FClC・・・・・・・・・・・・・・・・・・（9）

（8）式，（9）式において，Lu，Llは上摺動部と下摺動

部の長さ，lu，llは重心から上摺動部あるいは下摺動部の

中心までの距離，lCは重心から水平方向荷重FCの作用点ま

での距離をそれぞれ示している。PuとPlは作用方向が逆と

なっており，シャフトの振れ回りを示唆している。

〔2〕理想的な上下摺動部の設置

（8）式，（9）式からFCを消去すると，PlとPuの比が求

まる。
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今回開発した解析技術により，今まで不明であった，シ

ャフト回転挙動と軸受損失を定量化することができた。当

社現行のレシプロ圧縮機に関する解析結果を，以下に示

す。計算では，シャフト半径 r = 8 mm，シャフト回転数を

50 Hz，潤滑油粘度η = 2.7 mPa・s，摩擦係数μ= 0.1とした。

また，スラスト軸受荷重FTを一定値の14 N，水平方向荷

重Fcには，第2図で示したデータを用いた。

3.1 シャフト軸心の軌跡

第5図に，シャフト軸心の軌跡を示す。太線は軸受上端，

細線は軸受下端における軌跡である。円の中心は軸受中

心，半径は軸受隙間（8 μm）を表し，軌跡上の丸印に

記した数字はシャフトの回転角度θsである。軸心は非常

に複雑な軌道を描き，すべてのθsについて，上端と下端

の偏心方向が，軸受中心に対してほぼ逆になっている。こ

れは，シャフトが軸受内で振れ回っていることを示して

いる。また，軸受上端では，θs=330°付近で，シャフト

軸心が軸受中心から第三象限方向に最も離れ，この方向

においてシャフトと軸受とが接触する危険性があること

を示している。この方向は，実機運転後，ジャーナル軸

受に見られる摺動痕の位置とほぼ一致しているため，本

解析によるシャフト軸心の軌跡は妥当性を有するものと

考えられる。
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第5図 シャフト軸心の軌跡

Fig. 5 Locus of center of shaft rotational axis

4. 軸受の荷重保持メカニズム

WJl WJc WTl WTc

0.46 0.00 0.45 0.09 1.00

合計 

3. 解析結果例

第1表 レシプロ圧縮機の軸受損失

Table 1 Friction loss at bearings of reciprocating compressor



軸受側のスラスト面が水平に近いため，潤滑油の流動断

面積の変化が小さく，最もシャフトと軸受が近づいた領

域の上流側での油膜圧力上昇効果は低い。このため，シ

ャフトと軸受とが接近し，比較的低い圧力を広範囲に発

生させて，シャフト全体の荷重を支える必要がある。

シャフトが適度な傾き（振れ回り）を伴って回転する

と，シャフトと軸受とが接近せずに荷重支持でき，シャ

フトと軸受との金属接触を低減できるため，軸受損失低

減に有効であると考えられる。

粘性による摩擦損失計算に用いる（6）式を軸受面全体

で面積分すると，圧力勾配項（第2項）は，粘性項（第1

項）に比べて相対的に小さくなる。ジャーナル，スラス

ト軸受ともに周方向に閉じた周期境界をもつためである。

したがって，各軸受の粘性による摩擦損失WJl，WTlは，ほ

ぼηU/hと軸受面面積 Aの積に比例すると考えられる。

WJl，WTl∝ηUA/h・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・（11）

（11）式右辺の変数のうち，設計段階で変更できるの

は，軸受面面積 Aのみである。そこで，今回は，ジャーナ

ル軸受の軸受面積 A=2πr(Lu+Ll)，すなわち上下摺動部の

長さの和Lu+Llのみを変化させて，軸受損失低減を試みた。

上下摺動部の長さの和Lu+Llを変化させた場合の，ジャ

ーナル軸受とスラスト軸受の損失を，今回開発した軸受

解析を用いて計算した。なお，計算にあたっては，4章で

述べた理論圧力比がほぼ一定となるように，上下摺動部

の長さをそれぞれ変化させた。結果を，第8図に示す。図

において，縦軸の値は，現行機種の損失合計で正規化し

ている。軸受損失合計は，Lu+Ll=16 mm付近で0.77と最小

となるが，このLu+Llが採用すべき摺動部長さかどうかは

議論の余地がある。そこで，各軸受の損失について考察

を行った。

現行のLu+Ll=26 mmから摺動部を削っていくと，ジャ

ーナル軸受の損失は徐々に減少し，Lu+Ll=17 mm付近で

最小となったのち，逆に増加する。現行機種のジャーナ

ル軸受は十分な長さの摺動部をもっており，7 mm～8

この理論圧力比Pl /Puが1のとき，両摺動部での潤滑状態

が等しくなると考えられる。潤滑状態が等しいときの（10）

式 右辺の値は，シャフトの傾きなどの影響により，実際

には1からずれるが，上下摺動部で荷重支持の分担を行う

という観点から考えると，この状態は理想的といえる。

また，（10）式では，PlとPuのバランスのみを考えてい

るが，（8）式に戻って考察すると，実際には，水平方向

荷重FCを支えるに足る十分な摺動部の長さ（特に上摺動

部の長さLu）が必要である。Luが不十分であれば，荷重FC

を支えるために軸受面圧力Puを大きくするしかなく，結

果的に軸受とシャフトの隙間 hが小さくなり，両者が金

属接触を起こす危険性が増す。このような状態では，損

失が大きくなり，かつ金属接触によって運転信頼性にも

悪影響が及ぶ。したがって，理論圧力比を適切に保ちな

がら，十分な摺動部の長さを確保することが必要と考え

られる。

4.2 スラスト軸受

本解析の適用により，スラスト軸受では，シャフトの

傾きによって，油膜圧力を含む軸受面圧力が発生し，軸

受荷重を支えているメカニズムが明らかとなった。

このメカニズムについて，第7図を使って説明する。シ

ャフトの傾きが大きいときは，スラスト軸受面上を流れ

る潤滑油の流動断面積の変化が大きい。したがって，最

もシャフトと軸受が近づいた領域の上流側では，より多

くの潤滑油が引き込まれ，油膜圧力は上昇する。この結

果，シャフトと軸受とがあまり接近しなくても，大きな

油膜圧力が発生でき，シャフト全体の荷重を支えること

ができる。

一方，シャフトの傾きが小さいときは，シャフト側と
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Fig. 6 Balance between forces and moments on shaft

5. 軸受損失低減の取り組み
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第7図 スラスト軸受の荷重支持メカニズム

Fig. 7 Mechanism for thrust bearing to support load
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mm程度ならば削っても，固体接触による摩擦損失WJcは

顕在化せず，軸受面面積 Aの減少により粘性による摩擦損

失WJlのみを減少させることができる。しかし，Lu+Ll=18

mm付近から徐々にWJcが顕在化しはじめ，そこからさら

にLu+Llを短くすると，WJlの減少をWJcの増加が上回るよう

になる。

一方，スラスト軸受の損失は，Lu+Llが減少するのに従

い，単調減少する。4章で考察したように，現行機種の

Lu+Ll=26 mmでは，シャフトの回転が安定し，シャフト

の振れ回りは小さく，軸受とシャフトの隙間 hが接近し，

WTlとWTcが共に大きい。しかし，Lu+Llを短くすると，シ

ャフトの回転は不安定化し，シャフトの振れ回りは大き

くなる。この結果，軸受とシャフトの隙間 h が増加し，

WTlとWTcが共に減少する。

以上の考察と，大きな荷重を受けるジャーナル軸受の

運転信頼性を考慮すると，ジャーナル軸受で金属接触が

顕在化しない下限のLu+Ll=18 mmを最適な上下摺動部長

さとすることが望ましい。この場合でも，本解析結果に

よると，軸受損失合計を0.80にまで低減させることができ

る。

レシプロ圧縮機の混合潤滑軸受解析を構築し，ジャー

ナル軸受とスラスト軸受における，損失量の定量化，損

失発生メカニズムを明確化，損失低減の検討を行った。

まず，現行機種では，ジャーナル軸受よりもスラスト

軸受の損失が大きく，スラスト軸受の損失低減が圧縮機

高効率化に不可欠であることを示した。さらに，ジャー

ナル軸受の理論圧力比を適切に保った上で，軸受損失全

体を最小化できる上下摺動部の長さの和（Lu+Ll）が存在

することを示し，軸受損失を20 %低減する軸受仕様抽出

を行った。実機でもほぼ解析どおりの損失低減効果を確

認しており，本解析の妥当性も検証することができた。
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