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表面温度を考慮した接触疲労強度評価に関する研究*

(転がり･滑り接触面の表面温度評価)
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EvaluationofSurfaceFatigueStrengthBasedonSurfaceTemperature

(SurfaceTemperatureCalculationforRolling-SlidingContact)

GangDENGandTsutomuNAKANISHI

Surfacetemperatureisconsideredasanintegratedindexwhichisacombinedresultofnotonly
theloadanddimensionatthecontactpointbutalsotheslidingvelocity,rollingvelocity,surface
roughness,lubricationconditionandetc..So,thesurfacedurabilityofsuchasrollerandgearwillbe
evaluatedmoreexactlyandsimplybyuseofthesurfacetemperaturethanHertzianstress.Inthis
research,thesurfacetemperaturesofrollersindifferentrollingandslidingconditionsaremeasured
withathermocouple.Theeffectsoftheload,rollingvelocityandslidingvelocityonthesurface
temperatureareclari丘ed.Anexperimentalformula,whichexpressesalinearrelationshipbetween
thesurfacetemperatureandthePO･86vsl･31vm10183value,ispresentedtocalculatethesurfacetempera-
ture.Theapplicationofthisformulatothetemperaturemeasurementresultsofgearcon負rmedthe
formulatobeeffectiveaswelltothegeartoothsurfacetemperaturecalculation.
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1. 緒言

転が り･滑 り接触の機械要素の接触疲労寿命は-ルツ応

力 と荷重繰返 し数,いわゆるS(crH)-N曲線で検討 され る･

ここで用い られ る-ルツ応力は,接触点での幾何学形状,

押付 け荷重お よび材料の特性 によって定ま り,表面粗 さ,

表面組織のような表面状態お よび接触点での転が り速度,

滑 り速度,潤滑条件のような運転条件などとは無関係であ

る.しか しなが ら,実際では,疲労寿命に及ぼす表面状態

および運転条件の影響が大きく(1),異なる転が り速度,拷

り速度,表面粗 さお よび潤滑条件において多数のS(crH)-N

曲線が得 られ,疲労強度評価 を一律に行 うことができてい

ない.したがって,正確な強度設計を行 うためには,設計

条件の基でe?疲労実験が必要であ り,現状では,実用条件

と設計デー タの実験条件 との違いを多数 の係数 を用いて

疲労強度を修整 している.そのため,接触疲労強度 と係数

の決め方によって設計結果が大きく異な り,かな り大きな

誤差が生 じていることが考えられ る.また,動力伝達装置

の小型化 ･軽量化にともない,動力伝達要素に対 して高速 ･

高負荷が要求 され,そのため,接触疲労強度をより精密に

行 うことが不可欠である.

一方,接触面の温度は接触荷重の他に,転が り速度,拷

り速度,接触表面品質お よび潤滑条件 な どの影響 を包括
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した総合的なパラメー タであること,接触面の温度上昇に

よる表面硬 さの減少,材質の中高温での強度変化 な どのこ

とか ら,表面温度は接触疲労強度に大きく影響 しているこ

とが考えられ る.なお,著者の一人が参加 してい る研究で

は,歯面せん光温度 と歯車接触疲労強度 とは一律な関係に

ある結果が得 られてお り(2),表面温度に基づ く接触疲労強

度評価の可能性 を示唆 している.

本研究は転が り･滑 り接触面の表面温度上昇 と接触疲労

寿命 との関係に注 目し,表面温度を用いた転が り･滑 り接

触疲労強度評価の確立を目的 としている.なお,これ まで

に円筒お よび歯車の接触表面温度についての研 究は数多

くあ り,それ らによって提案 された表面温度推定法 も様々

である(3)(4).しか し,現在の段階では,公認 され ている実

用的温度推定法は確立 されていないため,本研究の第一段

階 として,本報では二円筒実験により円筒の表面温度を計

測 し,計測結果に基づき,円筒の表面温度推定法 とそれの

歯車への適用性 を検討 した.

2. 表面温度の計測方法

2.1 円筒試簾片 と試鼓機および実験条件 実験 に用

いた円筒試験片を図 1に示す.高速側試験片は外周に一部

テーパーを付け,接触面幅を8mmに した.試験片用材料は

JISSCM435で,各試験片は,焼入焼戻 しの熱処理 を施 した

後外周研削を行い,表面は4,5-5.5FLmRma.i.である.また,

す べ り速度の調整のため,低速側試験片の直径 を468.0と
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L,高速側 の直径 を¢68.0と¢72.5の 2種類 とした.試験機

はバックアップ ロール式二円筒面圧基礎試験機 を使用 し,

高速側試験片 と低速側試験片の回転速度比は1.21である.

なお,潤 滑油は極圧添加剤 を含まない SAE30基油 (密度

0.8861g/cm3,粘度 97.49×10~6m2/S(40℃ ))を使用 し,油温

を設定温度 (40℃ )士1℃ に制御 し,33×10~6m3/Sで,二円筒
試験片接触点真上か ら供給 した.

2.2 表面温度の計測方法 円筒試験片 と歯車の温度

測定は熱電対 をそれぞれ表面下に設置 して行 うことが多

い(5)～(8).しか しなが ら,それ らの方法では,円筒試験片 と

歯車に放電加工を行 うこととス リップ リングなど高価な計

測機器が必要な上,測定 した温度は測定点の一回転での平

均温度であ り,表面での温度の周期的変化を知 ることが一

般的にできない.また,高速 ･高負荷の場合接触域での潤

滑 と接触域外での冷却が ともに重要であ り,潤滑 と冷却 を

最適に行 うため,表面温度の周期的変化を知ることが重要

である.そこで,本研究では図2に示す方法を考案 し,円

筒試験片の表面温度分布を測定 した.測定は,運転開始後

充分な時間が経過 して円筒試験片の表面温度分布が定常状

態 とならた時点に行った.なお,熱電対は リングを介 して

その リー ド線の弾性を利用 して低速側試験片の表面に軽 く

接触 させ,プー リを手動で回転 させることによって,低速

側試験片の任意位置の表面温度を測定することができる.

測定点の位置は二円筒試験片接触点中心をooとし,順次

時計方向の所定角度βとして決めた.また,計測には線径

¢0.254mmの タイ プK熱電対を使用 し,実際の計測は運転

開始か らお よそ50分経過 し,試験片全体の温度が安定 し

てか ら行った.なお,本測定方法では熱電対 と円筒試験片

とが接触 していれば,その摩擦熱による温度上昇が大きい

ことが考えられ る.しか しなが ら,試験片が回転を始める

と熱電対 と円筒試験片間の抵抗は約00から数百0となるこ

と,測定温度の変化波形は安定 していること,さらに,無

負荷状態での測定温度は供給潤滑油温 よりわずか2～3oC程
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Fig･2 Measurementmethodofsurfacetemperaturre

度高くなっていることか ら,温度計測中熱電対 と円筒試験

片表面 との間に油膜が存在 し,金属の接触が生 じていなく,

熱電対 と油膜 との間の摩擦熱 も小 さいことがわかった.一

方,熱電対 と円筒試験片表面 との間に油膜が存在 している

ため,測定温度は円筒試験片表面温度,油膜の温度お よび

環境温度を含めた結果である.したがって,このような状

況はこれまでの熱電対を用いた円筒試験片お よび歯車の

温度測定状況 とは基本的に同 じであ り,また,油膜の厚 さ

が非常に薄いことを考慮 して,本方法での測定温度は近似

的に円筒試験片の表面温度であると考えた.また,測定の

位置 と熱電対の熱容量などを考慮 して,計測 した温度は表

面の各位置での平均温度 (バル ク温度)と考え,以下では

測定温度を表面温度 と表現することに した.

3. 円筒試験片の表面温度

円筒試験片の表面温度分布の測定結果の一例を図3に示

す.測定は熱電対が二円筒試験片接触点出口に近づけられ

る限界の10deg.か ら供給潤滑油に当たる330deg.までの領

域で行っている･120-270deg.の間は熱電対先端に潤滑油が

溜まっているため,その領域における測定温度の変化は潤

滑油の影響によるものである.なお,測定温度は接触域を

出てか ら急速に上昇 し,その後はほぼ一定 となっているこ

と,また,接触点出口付近では,潤滑油の吹き出 し,熱電

対の設置状態によって測定結果にある程度の不安定な要素
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のあること,さらに,本研究で行った全ての測定において

300deg.前後での測定結果は安定 してお り,測定範囲にわ

たって各位置での表面温度は300deg.前後での表面温度を

大きく越えることがなかったことか ら,以下では300deg.付

近での表面温度を円筒試験片の表面温度 として用いた.

次に,異なる供給潤滑油温,-ルツ応力,回転速度での

円筒試験片の表面温度の変化を図4に示す.-ルツ応力 と

回転速度の増加にともない,表面温度が上昇 していること

が明確で,また,供給潤滑油温を40oCから20℃ に減少させ

ることによって,回転速度1000～2000rpm領域の表面温度は

最大約10℃低下す ることがわかる･なお,高速(2500rpm)
においては,供給潤滑油温20℃での表面温度が逆に高 く
なっていることが見 られ る.現段階ではこの原因について

の明確な説明ができないが,今後測定方法お よび潤滑油の

潤滑 ･冷却特性 も含めて調べる予定である.

4. 表面温度の推定

これまでに転が り･滑 り接触要素の表面温度の推定につ

いては数多 くの研究が行われ,それ らによって得 られてい

る温度推定法を熱腹の発生 と移動お よび熱の伝達を考慮

した解析的手法(9)～(ll)と温度計測の結果に基づく実験式

推定法(3)(4)(6)とに大きく分けることが出来る.なお,解析

によって温度を求める際,モデル化のための仮定が必要で

あ り,その仮定は現実 とかな りかけ離れていることがあり,

実際の転が り･滑 り接触要素の表面温度を推定することは

現在の段階では非常に困難である.また,実験結果に基づ

き実験式をま とめて裏面温度を推定する方法は,それ らの

実験式の適用範囲が限 られてお り,汎用性に欠けているこ

とになる.そこで,本研究では円筒試験片を用いた表面温

度測定結果に基づき,円筒試験片のみならず歯車などの転

が り･滑 り接触要素にも適用できるよ うな表面温度推定法

の確立を試みた.

･0

0

0

00

′0

4

Ldt
u

9LaU召
n
S

nU

0

0

8

′hU

4

.d
tL
t心L
a

U｡
JJn
S

1000 1500 2000 2,500

Rotationalspeedoflowerspeedrollern2rpm

Fig.4 Surfゝcetemperaturechageswithrotationalspeed

4.1 表面温度 と接触域での摩擦損失 との関係 転が

り･滑 り接触要素の表面における接触点各瞬間での温度の

変化は,接触域内での温度急上昇 (せん光温度)と接触域

外のバルク温度か ら成ることが知 られている.まず,せん

光温度については灘野(10)が接触域内の摩擦損失 (熱源)は

-ルツ応力分布 と比例 していると仮定 して,接触域内での

せん光温度分布を計算 している.また,接触域内のせん光

温度の最大値の計算にはBlokの式が知 られている.一方,

バルク温度は接触域での温度上昇 とその後の冷却によって

決まり,接触域内の温度変化 よりも接触域内で受けたすべ

ての熱量に大きく依存すると考えられ,その計算方法につ

いてはまだ定まっていない.なお,本研究で検討 している

表面温度 (バルク温度)Tは接触域内の摩擦損失 と以下の

ような関係があると考えた.

T∝WJ, W/-pPIVsI (1)

ここに,WJは摩擦損失,FLは摩擦係数,pは単位接触長 さ

における荷重,vs(-vl-V2,Vl,V2は高速,低速側の周速)
は滑 り速度である.

4･2 表面温度と荷重･滑 り速度 との関係 式(1)におい

て,摩擦係数は荷重,滑 り速度などに影響 されない と仮定

すれば摩擦損失はPJVsl値で変化することになる･滑 り率,

滑 り速度および荷重を変えて,表面温度の測定を行った結

果を図5に示す.なお,図5において白抜きの丸は円筒試

験片の直径が低速側¢68.0と高速側卵8.0の組合わせでナ滑
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り率S2(-(V2-Vl)/V2)が一21%である･また,黒塗 りの丸は

円筒試験片の直径が低速側¢68.0と高速側¢72.5の組合わせ

で,滑 り率S2が-29%である･図5羊り表面温度はPIVsI値の

増加に伴い上昇する傾向にあるものの,一定のPIVsl値で

の表面温度の変動はかな り大きく,最大で約40℃ ほどであ

る.これはPIVsI値で表面温度を推定する場合,摩擦係数

が一定であることと,さらに,表面温度に及ぼす荷重Pと

滑 り速度 vsの影響の割合が同 じであることを前提に して

いるか らである.摩擦係数は荷重お よび運転条件等によっ

て大きく異なっていることは明 らかにされてお り(12),表面

温度を推定するとき摩擦係数を左右する要因も考慮する必

要があると考える･一定のPIVsf値の条件下における表面

温度に及ぼす荷重の影響を調べた結果を図6に示す.表面

温度に及ぼす荷重 Pと滑 り速度 vsの影響 の割合が同 じで

ある場合,表面温度は荷重Pと滑 り速度vsの配分によらず

一定であるが,図6は荷重が増加すると温度が上昇する結

果を示 し,表面温度に及ぼす荷重 と滑 り速度の影響の割合

が異なっていることが確認 された.また,表面温度に及ぼ

す滑 り速度お よび平均速度 (V.n-(vl-I/2)/2)の影響につい

ても調べ,その結果を図7と図8に示す･図7よりPJVmIが

一定である場合,表面温度は滑 り速度の増加にともなって

上昇することと,図8よりPIVslが一定である場合,表面温
度は平均速度の増加にともなって低下することがわかる.

4.3 円筒拭験片の表面温度の推定 上述のように表面

温度の上昇は摩擦係数,潤滑条件お よび運転条件が複雑に

絡み合った結果である.0'Donoghueら(12)は摩擦係数,潤滑

油膜厚 さお よび ロー ラの表面温度 に及ぼす運転条件の影

響を実験によって明 らかに したが,表面温度の推定法につ

いてはまとめていない.そこで,本研究では,油膜厚 さと

荷重,滑 り速度及び平均速度 との関係を考慮 して,円筒試

験片の表面温度は次式のように荷重,滑 り速度,平均速度
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temperature

の指数関数であると提案 して転が り･滑 り接触面表面温度

の推定法を検討 した.

T -DPaVsbvL+T.

Vs -IV1-V21

V,n -
Vl+V2
2

ここに,これまで と同 じ定義でPは単位接触長 さ当た りの

荷重 (N/m),Vs,Vm,Vl,V2は滑 り速度,平均速度,高速側円

筒試験片の周速度,低速側円筒試験片の周速度(m/古ec)で,

D,a,b,Cは定数である･また,Toは無負荷 (p-ON/m)時の
表面温度であ り,本研究では供給潤滑油温を代入 している.

式(2)～(4)に本実験の測定結果を代入 して最小二乗法で

求めた式 (2)の各定数は

a-o･86,a-1131,C--0183,D-1･50×10-3 ..(･5)

である.これ らの定数を式(2)に代入 して求めた推定表面

温度 と測定表面温度 との比較は図9に示す.図9の示すよ

うに,式(2)で推定 した表面温度 と測定値 とはほとん ど一

致 してお り,最大差は約10℃ である.したがって,本実験で

用いた円筒試験片の表面温度は荷重の0.86乗,滑 り速度の

1.31乗,平均速度の-0.83乗で変化す ることがわかった.な

お,表面温度は荷重の0.75-0.9乗に比例 しているとの報告

があり(3)(4),本研究はそれ らと同様な結果 となっている.

4.4 提案 した表面温度推定法の汎用性 式 (2)とこれ

まで得 られた定数 a,b,C,Dは本実験に基づいた結果であ

る.したがって,提案 した転が り･滑 り接触面の表面温度推

定法の汎用性 を調べるため,これまでに公表 されている表

面温度測定結果を用いて検討 した.

4.4.1 各種転が り･滑 り円筒試験片への適用 中村ら

(13)は熱電対を円筒の走行面に接触 させ,鈴木 ら(14)は熱電

0 1xlO5 2xlO5 3xlO5

PO･86VsL･31Vm-0･83value

Figl 10 Surface temperature of roller against the

PO･86vsl･311㍍ 0･83value

対を円筒接触面近傍に設置 して表面温度を測定 している.

それ らの研究で得 られた表面温度 と実験条件から算出 した

po･86v sl･31vm-0･83億 との関係を図10に示す.なお,滑 り率は,

鈴木ら実験では-8--25%,中村 らの実験では-31-十24%で,図

中の直線の勾配は最小二乗法で求めたものである.図10か

ら鈴木らと中村 らの測定温度はPO･86vsl･31vm-0183と直線関係

にあることが明らかである.したがって,定数 Dを求める

ことができれば,式(2)によって表面温度をかな り正確に求

めることができることがわかった.

なお,勾配 βが各実験によって異なっていることについ

ては,勾配Dには温度測定方法,潤滑方法,試験片の材質,

熱容量お よび表面粗 さの影響が含まれていると考えてい

る.また,勾配βに及ぼす表面粗 さの影響は今後の研究で

明らかにする予定であるが,そのほかの要素の影響につい

ては非常に複雑な要因が絡んでお り,解析のよる推定は極

めて困難であ り,現時点では,実験によって勾配 β を定め

ることが現実的 と考えている.

4.4.2 歯車への適用 著者の一人はこれまでに熱電対

を歯面直下に設置 して,歯車の歯面温度の計測 を行った

(5)(6).その研究結果を用いて歯車の歯面測定温度を測定点

での PO･86vsl･31vm-O･83倍 に対 してプロットした結果を図 11

に示す･図11より歯面温度はPO･86vsl13lv,n-O･83倍 と直線関係
にあ り,勾配は各測位置において異なっていることが明 ら

かである.勾配の違いについては,歯面の各位置での熱

発散状況および熱容量が異なっていることと,測定点の熱

電対の設置状態 (例えば表面か らの深 さ)な どの違いによ

るもの と考 えられ る･図 11か ら式 (2)の示す表面温度 と

po186vs1-31vm-0183値 との関係は歯車においても成立ってお り,
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式 (2)を用い ることによって,歯面温度に及ぼす荷重,滑

り速度,転が り速度の影響 を定量的 に評価す ることがで

きる.

5. 結言

本研究は表面温度を用いた転が り･滑 り接触疲労強度評

価法を検討す るため,二円筒実験によ り円筒の表面温度分

布を計測 し,表面温度に及ぼす荷重,滑 り速度,平均速度

の影響を定量的に評価 した.また,実験結果から転が り･滑

り接触面の表面温度推定法を提案 し,その汎用性,すなわ

ち,各種円筒試験片への適用および歯車-の適用について

も検討を行った.得 られた主な結果を次のようにまとめる.

(1)表面温度は荷重 と滑 り速度の増加に伴って上昇 して

いることが確認 され,また,表面温度に及ぼす供給潤滑油

温の影響を定量的に示 した.

(2)円筒試験片の表面温度は潤滑油膜厚 さと摩擦係数の

変化 を考慮 して提案 したPO･86vsl･3lv.n10･83値 とは線形関係に

あることがわか り,円筒試験片ゐ表面温度に及ぼす荷重,

滑 り速度お よび平均速度の影響を明 らかにす ることがで

きた.

737

(3)これ までに公表 されている各種円筒試験片及び歯車

を用いた温度測定結果,すなわち,寸法 と実験条件の異な

る転が り･滑 り円筒試験片および歯車の表面温度は本研究

で求めた pO･86vsl131vm-0183倍 と線形関係にあることか ら,堤

案 した転が り･滑 り接触面の表面温度推定浩の汎用性が確

認 された.

終わ りに,ご援助 ･ご協力を賜った住友金属工業株式会

社,三菱石油株式会社ならびに宮崎大学工学部機械系学科

の各位に対 し感謝の意を表する.
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