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本研究論文で使用されている記号・単位の一覧表

記号 説明 単位

A (i) ねじ軸とナットの，溝曲率中心の軸方向相対距離 mm 

A。 ねじ溝の曲率中心間距離(オフセット) mm 

An ナットの軸直角断面積 mm2 

As ねじ軸の軸直角断面積 n宜~

Bo ねじ溝の曲率中心とボール中心の距離 n立n

b 梁の断面の幅 立立n

Ca ボーノレねじの基本動定格荷重 N 

CM ボ、ーノレねじの熱容量 kJlK 

Cr ナット単体の半径(ラジアノレ)方向のすきま量 ロ立n

C ボールと溝の曲率比などで決まる係数

Dw ボ、ーノレ径 mm 

LJ[)w ボール径の減少量 mm 

dB 騒音レベル dB 

dm ボーノレ中IL.'¥円径 mm 

dr ねじ軸谷径 mm 

E 縦帯性係数 乱tlPa

En ナットの縦弾性係数 民tlPa

Es ねじ軸の縦弾性係数 MPa 

Ex ロストモーション mm 

F ボールねじに作用する軸方向荷重 N 

Fa 予圧荷重 N 

Fao 予圧荷重の初期値 N 

F(J (予張力が低減する方向に作用する)予張力が打ち消される軸方向荷重 N 

Fb ボーノレの衝突によって梁に作用するカ N 

Fc 案内面を含む駆動系の摩擦抵抗 N 

Fmax 最大負荷能力 N 

Fp 予張力，ただし温度上昇した場合，それに相当する分を差し引いた値 N 

/ すべり摩擦係数

Ia 縦方向の固有振動数 Hz 

/g ボールねじ送り駆動機構のねじりの固有振動数 Hz 

f，. 曲げの固有振動数 Hz 

G 横帯性係数 MPa 

g 重力の加速度 mmls2 

a 



h 梁の断面の高さ(厚さ) mm 

Is ねじ軸の断面二次モーメント mm2 

Ib 梁の断面二次モーメント mm2 

Ip 断面二次極モーメント n立n4

ボーノレのナンバー

J モータ軸換算の慣性モーメント kgom2 

Kb 支持軸受の軸方向剛性
NNj/m m 

Kbl モータ側支持軸受単体の軸方向剛性

Kb2 反モータ側支持軸受単体の軸方向剛性 N/m 
l 

Kg ボーノレねじ軸のねじり同小性
NN-n/
阻

lIrad 

Kh ナットおよび軸受の取付部軸方向附性

Kn ナットの軸方向剛性
NN//mmm 
n 

Kno ボーノレねじナット剛性の初期値

Ks ねじ軸の軸方向剛性 N/mm 

Ksb ねじ軸と支持軸受とを組み合わせた軸方向剛性 N/mm 

Ks凶 KSbの最小値 N/mm 

KServl口 サーボ剛性 NN-m/m/mm m| 
Kt ボーノレねじ系の軸方向剛性

k ヘルツの弾性係数を含む内部構造などによる係数

L 両側の支持軸受聞のねじ軸長さ mm 

Ls ボーノレねじの走行距離 km 

Ll ナットとモータ側支持軸受との聞のねじ軸長さ 紅nn

L2 ナットと反モータ側支持軸受との聞のねじ軸長さ mm 

Lb 固定端からボーノレの衝突イ立置まで、の梁の長さ mm 

Lh ボールねじのブレーキング寿命計算値 km 

Mb 梁の固定端に加わるモーメント Nom 
」

m ボーノレの質量 kg 

mt テーブルの質量 kg 

Nmax サーボモータの最高回転数 min-1 

n ボールねじの回転速度 min-1 

。 ボーノレの中心点
Pn ナットの溝曲率中心点

PS ねじ軸の溝曲率中心点

p ボーノレねじのリード mm 

b 



Q 法線方向玉荷重 N 

Qt ボーノレねじからの単位時間あたりの発熱量 kJ/h 

Qx ボール荷重の軸方向成分 N 

r ねじ溝の曲率半径 mm  

rn ナットの溝曲率半径 mm  

rs ねじ軸の溝曲率半径 mm  

T ボールねじの摩擦トノレク Nom 

Tz 摩擦トルクの荷重項 Nom 

Tm (モータの)負荷トルク Nom 

Tmo 定速時のサーボモータの出力トルク Nom 

Tmax サーボモータの最大出力トルク Nom 

Tv 摩擦トルクの速度項 Nom 

時間 h 

U1 ボーノレ径の摩耗率 km-1 

Uj ボーノレの転走距離によるボール径の摩耗率 km-1 

Vn ボーノレねじ 1回転あたりのボールとナットの聞のすべり量 mm  

Vs ボールねじ 1回転あたりのボールとねじ軸の聞のすべり量 mm  

v ボーノレが梁に衝突する方向の速度 mls 

Vmax 最高送り速度 mlmin 

XFao 予圧量 μm 

χb ボ、ーノレの衝突位置における梁の携み mm  

Aχ 軸方向(サーボ)変位量 mm  

Z 負荷ボーノレ数(有効ボーノレ数)

Zb 梁の断面係数 mm
4 

α ボーノレ接触角 rad 

α。 初期ボーノレ接点角 rad 

α1 ねじ軸とナットのボール接点を結ぶ直線の，接触角に相当する角度 rad 

αW悶 最高送り加速度 mls
2 

αn ナットのボール接触角 rad 

αs ねじ軸のボーノレ接触角 rad 

メタ ボール中心が描く軌道のリード角 rad 

メタn ナットとボールの接点が描く軌道のリード角 rad 

メタs ねじ軸とボーノレの接点が描く軌跡のリード角 rad 

戸t 単位時間、単位温度差あたりの放熱量 kJ血IK

γ 材料の比重量

C 



rJ ボールとねじ軸およびナットとの弾性変形の和 mm  

ぷ。 ボールの移動がない状態での両接点の法線方向弾性変位量の和 立証n

δ1 定常状態での両接点の法線方向弾性変位量の和 n立n

δsb ねじ軸および支持軸受の軸方向変位の和 mm  

ε ボールの移動がない状態(中立状態)から片側へのボールの移動量 mm  

η1 ボールねじの正作動効率

。両荷重法線のなす角の1/2 rad 

。f ボール櫛虫点数変化領域のボールねじの回転角 rad 

。t 温度上昇値 K 

λ 曲げの固有振動数の，支持条件によって決まる係数

σ 梁の固定端に加わるモーメントによって生じる最大応力 島1Pa

φ(え什1) ボールiとボーノレ什1の角度間隔 rad 

d 
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ボーノレの循環機構(リターンチューブ式)

ナット ボール

図 1-2 ボールねじの基本構造

(1 )加工誤差の低減

産業機械の代表の 1つである NC工作機械において，加工された部品の誤差の主たる原因はそれ

を加工する機械の運動誤差であるので 8)，加工誤差の低減のためにはNC工作機械の運動誤差の低

減が不可欠である.NC工作機械の運動誤差はそのボールねじ送り駆動機構の性能で大半が決まる.

日本で生産される NC工作機械の 90%以上は，ロータリーエンコーダを用いるいわゆるセミク

ローズドルーフ。方式のものであり リニアスケーノレを用いるいわゆるクローズドノレーフ。方式のもの

は10%以下である 9) 故に本研究では主にセミクローズドノレーフ。方式のものを対象とする.

ボ、ールねじ送り駆動機構の精度は，クローズドノレープ方式の制御系の場合は主にリニアスケール

の性能で決まるが，セミクローズドノレーフ。方式の場合はボーノレねじの精度とそれを補正するピッチ

エラー補正などの性能で決まり，原理的には，セミクローズドノレーフ。方式の方が高速化は容易で、あ

るが，高精度化は難しい 10)

したがって，セミクローズドノレーフ。方式を対象として高精度化を実現するためには，ボールねじ

送り駆動機構の運動精度を向上させることが特に重要である.

(2)加工能率の向上

近年，コスト低減のために加工能率を飛躍的に向上させるべく，ボールねじ送り駆動機構の送り速

2 
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化を損なう要因ともなるのでこれを抑制する必要がある.

これらの課題を達成するためには，先ずボールねじの振動・騒音特性の実情を把握し，それをベ

ースとして大幅な低騒音化を実現することや，振動を素早く減衰させるダンパ技術を向上させるこ

とが重要である.

以上のようにボールねじには多くの問題点があるので，本研究ではここに列挙した全ての問題点

について研究し，その解決法を研究することとした.すなわち，第2章では，ボーノレねじ送り駆動

機構とそのダイナミクスについて全ての特性を総合的に考察し，第3章ではボーノレねじの摩擦特性

が運動精度に及ぼす彰響とその改善法について考察し，第4章では電動対す出成形機などに多用さ

れている高負荷のボールねじにおいてナット内負荷分布の均一化とそれによる寿命延長法につい

て考察し，第5章では高速化に伴う精度寿命の経年劣化について考察し，第6章では高速性能の改

善法について考察し，第7章では高速化に伴う振動と騒音の低減法について考察し，第8章では高

速化に伴う熱特性の改善法について考察する.第9章は以上をまとめた本論文の結論である.

4 



21 ~~~A 
. !I'll rifffi 

*•~ctov \'-(~:t, ~ 2-1 ~c~-tf-t~S"Jf~t ~ 7 u ~:A' F;v~7":1Js:\O)~O)*'~;vtlt-* IJ ~~~ 
lb~111J~ l& IJ l:~J' 6. :. 0) *' ~ ;vh.L-* IJ ~~~lb~111J~c:tov \ --c, ~ 1 •'""fJll!-"fr_ ~~ 0)·~~§~ ~::k$&; 
~c r-PJJ:: ~ 1t 6 fr._ rh ~c ~:t, .:c n G 0)·~~§~ ~ :SZ~c L- --c v \ 6 r~c ~c~-t*' ~ ;vtlt-* IJ i~lb~111JO)!fif·~~ 
tJ~, i~lb~111JO) c'::O)I29-f- ~ .:CnGO)ti31L~1*'"0&>6 Y'-1 T ~ 7 A~;:J:: 0 '"C~'i 61J~~c~v\'"C~~ 

-t6~,~tJ~&>6. 

1) ~r§J*IJ~St 
5) ~:ff~lb~ 

2) ~r§J* IJ :1JO~St 
6) ~lb~~ 

3) ~1flf§~jJ 
7) rlfi!.srJ::~ ~ ~~11r 

4) IOOJIJ'~~ 

-fJtl~¥~1'6 ~, *'~;vh.l::-0) Y ~ F~::k~c-t6 ~, ~r§J* IJ ~sr, ~r§J* IJ :1Jo~sr~::k~c-c: 
~ 6 ~tnc'::t, fRJa~~c~m§~n ~ llll.I'H~~1E:r~1t, ~lb~~~Ji::k~1t6. L-fr_tJ~0 --c, 1~*~c 

)<-t-t6+?tt~~clt:t~ L-~c, * Y ~ FO)*'~;vtlt-~1~ffl-t6:. ~ ~:tFP~m-c:&>6. 
:. 0) J:: 5 ~;:*'~ ;vh.L-* 1J ~~~lb~111J(7)129-f- ~ Y'-1 T ~ 7 A ~:t:fi~tHc~1* L- '"Cv \6 O)'""f, .:Cn G 

O)~'"C ~[R]a~~c~~T6:. ~ tJ~~'i L-v \fJ~, ~~~~Hc~:t~~~~;:I2EJJI-c:&>Q. L-fr_tJ~0 --c, *•~c:to 

v \ --c ~:t, 'i f{lm k O)tf;f·~~ ~ :SZ~cT 6 ~129 ~ ~ G n~~c L- fr._ 1~, .:C n G O)ti31L~1* ~ Y'-1 7 ~ 7 A ~ 

L- --c ~ G ;t, ~~# 6:. ~ ~ L-fr_. 

~J::O)J:: 5 ~~~~~;:£~v\'-(, *•0) 2.2 w-c:~:t*'~;vtll:* IJ i~lb~tf!JO)tf!Jpj(;~c~v\'-(~~'f 
L-, 2.3 w'""f~:t*'~;vtll:* IJ ~~~lb~tf!JO)Y'-1 T ~ 7 A~® L-'-( .:CO)!f,H~~;:~-~-9-;t6 129-T~C~ 
v\'-(~~ L-, 2.4 ~'P'""f~:t:.nGO)!f;f·~~FFI~O)ti31L~1*~c~v\'-(~~T6. 2.5 w~:t~l:~'i ~(})fr._;$: 

-O)~~mi'""f &.> 6. 

*'~ ;vtlt-* IJ i~lb~tf!J~:t~ < O)tf!Jpj(;1f~Jb1J~ G -c:~ --cv \6 tJ~, .:CO){i;~S"Jf~tfiJ)iiO)ij$*-!H~~ 2-1 

~c~-t . .:CO)±f~tf!Jpj(;1f~Jb~:t, (1) ~~*'-=E~3/ (:toJ::LJ'u~3/ y :::r../=z~y-), (2) 'JJ y7"!J / 

7'', (3) -=E~3/1Jt!Jx~!MJ):t (:toJ::U':1'7-7Y ~), (4) *'~;vtll:!MJ, (5) *'~;vh.l:-TY ~' (6) 

&-=E~3/{Jl.IJ!Mi§:t (:toJ::U':1'7-7Y ~) n~G-c:~--cv\6. (3) ~ (6) ~SZ~T6/'7-7Y ~ ~ ~ G 
~;:.:en G ~ :SZ~-t 6 ~if t ~ ;t 6-'"' ~ -c: &.> 6 tJ~, ;.$:1i3f5i:-c: ~:tM ~0) fr._ rh ~c:. n G ~~1~71-- ~ -t 6 . 

5 



以下，これらの構成部品の詳細について検討する.

(1)サーボモータ

サーボモータは駆動力の発生源であり，その仕様は出力， トルク，最高回転数，ロータイナー

シャおよび、回転角と回転速度の検出用に付加されているロータリエンコーダの分解能(分割数)

で示される.

(2)カップリング

カップリングはサーボモータの出力軸とボーノレねじ軸とを長手方向につなぐ要素であり，その

仕様は形式，寸法，伝達トノレク，ねじり剛性で示される.

(3)サーボモータ側軸受

モータ側軸受はブラケットに支持され，ボールねじに作用するスラスト荷重とラジアノレ荷重を

受ける.その仕様は軸受型式，スラスト負荷荷重，ラジアル負荷荷重，潤滑法，摩擦抵抗で示さ

れる.

カップリング ボーノレねじ軸 テーブル

モータ側支持ブラケット ボーノレねじナット 反モータ側支持ブラケット

図2-1 代表的なセミクローズドループ方式の場合のボールねじ送り駆動機構

(4)ボールねじ軸

ボーノレねじ軸は両端をモータ側軸受と反モータ側軸受で支持されている.そして，サーボモー

タによって与えられた駆動トルクで回転し，それをボールねじナットで直線運動に変換する.そ

の仕様はねじ軸長さ，ねじ軸外径，内径(中空ねじ軸の場合)，リード，条数，イナーシャ，予張

力，潤滑法，摩擦抵抗で示される.

(5)ボーノレねじナット

ボーノレねじナットはボーノレねじ軸の回転運動を直線運動に変換する機能を有し，テーブノレを直

線送り駆動する.ナットの仕様は長さ，ボーノレ径，ボーノレ数，有効巻数，条数，ボール溝形状，

予圧，潤滑法，ボーノレの循環機構，摺動抵抗分を含む摩擦抵抗トルクおよび、テーブノレのボーノレね

じ軸換算イナーシャで示される.
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九ax= Nmax X P X 10-
3 

ここに，九臥:最高送り速度 (mlmin)

Nmax :サーボモータの最高回転数 (min-1) 

p :ボールねじのリード (mm)

(2-1) 

サーボモータの最高回転数Nmaxを大にしようとすると，ボールねじのボールの循環機構部の疲

労強度，ねじ軸の曲げ方向の固有値との共振現象による振動，発熱量の増大などが障害となり，

ボーノレねじのリードpを大にしようとすると，静岡リ性，サーボ岡IJ性の低下および、ボールねじナッ

トが長くなることによる製作限界の問題が生じる.

そこで，それらの問題があまりない，ボールねじのリードpを大にする方策と最高回転数Nmax

の増大が併用されることが多い.現在のサーボモータの実用的な限界はNmax=3000 min-
1程度 lめ

である.

ボーノレねじのリードpを大にしようとすると，前述のようにサーボ剛性ζervoの低下を招く.その

関係は次式 (2-2)，(2-3)で表すことができる.

Kservo = Tm/8x 

K
servo 
Cにp-l

ここに， ζ'ervo サーボ剛性 (N.mlmm)

Tm 負荷トルク (N.m)

L1x :軸方向変位量 (mm)

(2-2) 

(2-3) 

したがって，実用的にはボールねじのリードとしてp=20mm程度が適正な範囲である 20)が，特

に高速送りを行う場合はp=30mmが使用されることもある.

2.3.2最高送り加速度

ボールねじ送り駆動機構の最高送り加速度amaxは，式 (2-4)に示すように，サーボモータの

最大出力トルクとボールねじ系の慣性モーメントで決まる.

αJ  

ここに，amax 最高送り加速度 (mls
2
)

Tmax:サーボモータの最大出力トルク (N.m)

Tmo 定速時のサーボモータの出力トルク (N.m)

J :モータ軸換算の慣性モーメント (kg.m2)

(2-4) 

ただし，この場合のJの算出には，テーブノレなど被駆動体のボーノレねじ軸換算質量も加える必
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。1 ボーノレねじの正作動効率
2.3.4剛性

(1)ねじり剛性

ボールねじ軸のねじり岡Ij性んは次式 (2-6)で与えられる.

民=GK×103
ここに，Kg:ボーノレねじ軸のねじり岡ゆ性 (N'm!rad)

G:横弾性係数 (Mpa)

ι:断面二次極モーメント (mm4)
L :ボーノレねじ軸の長さ (mm)

(2)軸方向剛性

(2-6) 

ボーノレねじの軸方向剛性としては，ボーノレと転動溝との聞のいわゆるヘルツの弾性接触理論21)

で計算できるねじ軸・ナット聞の軸方向剛性(式 (2-7)のKn)だけが問題とされる場合がある

が，実用上はこの他にボールねじ軸および支持軸受の軸方向岡Ij性を含めた全体としての剛性が重

要である.

送りねじ系の軸方向剛性Ktは，式 (2-7)で決まる.

11111  
一一一=一一一+一一一+一一一+一一-
Kt Ks Kn Kb Kh 

ここに， Kt:ボールねじ系の軸方向剛性 (N/mm)

ζ:ねじ軸の軸方向剛性 (N/mm)

Kn :ナットの軸方向剛性 (N/mm)

Kb:支持軸受の軸方向剛性 (N/mm)

ん:ナットおよび軸受の取付部の軸方向剛性 (N，加m)

(2-7) 

ただし式(2-7)におけるζゃんの値は，ねじ軸や支持軸受のそれぞれ単体での剛性ではなく，

送り駆動機構に組み込まれた状態で，送り駆動機構(ナット)に作用する荷重とねじ軸や支持軸

受の変位から算出されるものでなければならない.したがって，それらの算出方法はかなり複雑

になるので，第8章において，その算出方法を導くこととする.なお，Khはナットおよび軸受の

ブラケットと締結部の剛性などで，他の剛性値に対し充分大きい値であることを前提として本研

究では考慮しない.

剛性は，次に述べる固有振動数に直接影響して， CNCサーボ系の性能を決めるだけでなく，ロ

ストモーションやスティックモーションの量を決めるので，運動精度に非常に大きな影響を与え

ている 22)~.お)
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*'~;vtl t:* ~ .~~lb~11JO)Wf}JrPJO)~fftl!Rib~ fa~'±, A (2-9) ~~~T J: 5 ~~* ~ tl t:*O)$H 

)Jr-PJIMJrH~ Kt t: ::;=-~ /';v'jl:Jt mt ~~ J: 0 --ctk: '1 0. 

fa = liJr X ~Kt X 10
3 
/mt (2-9) 

::_ ::_ ~~' la : iflr,(t)Jr-PJ 0) ~fftl!Rib~ (Hz) 

mt : r~/';v'!f:!t (kg) 

lVJJLB:O) J: 5 ~~' 1Jt3iH'i::. O)*'~;vtl "CO)Wff}JRI/J;O~ 1 ljzO)~fff}JRI/J~ t: ft ~, CNC --!f-~*'0)~~ 

(3) EliHf:fJJRIIJ 

*'~;vtl t:* ~ .~~111~11JO)ga~)-O)~ff:fJJRIIJ~ !r ~'±, A (2-10) ~~~T J: 5 ~~:±~~tl t:$fl:f~t:-R 
~ jQ J: atl t:$H fi5Jttffij0) x~$H~0)11Jx€H~ J: 0 --ctk: :t 0 . 

::_ ::_ ~~' j;.: Efu~f O)~fff}JRI/J~ (Hz) 

ll: tl t:$flfi5jttffij0)5(~~ftf:~~ J: 0 --ctk::t 01*~ 
L : tl "C$fl 0) !& ftFFmE§/iJ1£ (mm) 

E : iflrtt5$'~~f*~ (MPa) 

Is: tl "C$HO)Wfffii=rx.::c~ ;J. / 1-- (mm4
) 

g : 1i.1J O)j]O~lt (mm/s2
) 
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ァ:材料の比重量 (N/mm3)

As:ねじ軸の断面積 (mm2)

2.3.6 運動誤差

運動誤差はNC工作機械の加工誤差に直接影響するので，これををいかに小さくするかは工作

機械において極めて重大な問題である.ボーノレねじ軸自体の加工精度を良くすることが出発点で

あるが，これは永年の努力でかなりよくなってきた.また， NC工作機械の場合にはヒ。ッチエラ

ー補正という補正法を用いればねじ軸自体の精度が悪くとも，再現性さえ確保できれば位置決め

精度にはあまり影響しないようにすることができる 25)

しかし，次に述べる動的な運動誤差に対しては，ある程度はCNCの補正機能で対処できるが，

現段階では完全な補正法はないので，初めからそれらを小さくしておく必要がある.

(1) ロストモーション

ロストモーションιは，案内面の摩擦抵抗を含む送り駆動機構の摩擦抵抗Fcによって，ボー
ノレねじ軸，ナット(支持部を含む)，支持軸受にの場合はブラケットを含む)が弾性変形する量

の2倍だけ生じる.したがって，式 (2-11)で表すことができる.

E__=2・ιi
/K 

ここに， Ex:ロストモーション (mm)

Fc:案内面を含む駆動系の摩擦抵抗 (N)

(2-11) 

式。-11)において，大半は時間的に変化しないパラメータであるが，摩擦抵抗Fcは温度と送

り速度によって大きく変化するので，これらが変化すると，結果的にロストモーション量は変化

する.現在の CNC工作機械においては，ロストモーション補正量は一定値を与える方式になっ

ているので，ロストモーションによる運動誤差は長時間の運転においてはゼロにできていない.

(2)スティックモーション

スティックモーションは，運動方向が反転する際の駆動機構の摩擦力に対応するサーボ系の応

答遅れにより発生することが知られている 22) スティックモーションを引き起こす摩擦力には，

案内などにおける直進系の摩擦力および、ボーノレねじを支持する軸受，ボールねじ自体による回転

系の摩擦トルクがある.

2.3.7 温度上昇と熱変位

ボーノレねじ送り駆動機構の摩擦抵抗は，他の送り駆動機構に比べるとはるかに小さいけれども，

高速で繰り返し運転されることが多いので，時間当たりの発熱量も相当な値になる.それによっ

て，ボールねじ送り駆動機構の各部にかなりの温度上昇が生じる.

ボーノレねじ系の発熱量Qtは，式 (2-12)に示すように摩擦トルク Tと回転速度nの積に比例し

12 



Qt = T x 60 · n x 2tr + 1000 = 0 .12tr · n · T 

~ ~ ~::, Qt : ~~;vtl tiP G O).iji{fta~FFI,~tc ~ O)-J61~:;& (KJ!h) 

n : ~~;vtl l:,O)@]fi~lt (min-1
) 

T : ~~;vtl [,0)*~ ~;v:7 (N·m) 

(2-12) 

~tc, ~~;vtl t,O)r.ffiiltl:+f.fifr &t~:t, ~~;vtl t~f*O)t.ffiilt7J~:f:~-'"f~.:S ~f&A£~, ~'J\a~FFI, 

dt ~::rliiilt;O~ d &tl:+f.T .:S ~, ~ O)a~F~'~,P'JO)-J61~:;& Qt'dt ~jjj(¥,~:;& ftt· &t·dt 0)~5}0)~:;i:7J~tliiiltl: 

* d &t ~::~-rn~ ~, A: (2-13) O)~f*;O~JJX::sL-t .:s. 

CM . d {) = Q . dt - R • {) • dt t t Pt t 

~ ~ ~::, CM: ~~;vtl [,O)~?J¥:;& (kJ/K) 

& t : rliiiltJ: +f. fit (K) 

t : a~F~'~, (h) 

ftt : lfi{fta~FFI,, lfi{fttliiilt~~tc ~ O)jjj(~:;& (kJ/h!K) 

(2-13) 

~0)~5Jj]f~A:~~~v\'"C, t=O 0)~~ &t=O ~v\5~ft~Ah'"CM< ~' ~~;v;tll:,O)t.ffiiltl: 

+f.{iff&t~'i, A: (2-14) 75~1~Gh.:S. 

(2-14) 

~ G ~::, ~~8ft~'±, rliiiltl:+f. &t ~ tl t,!MJO)~H~~f*~'"flfifft*~ ~tc ~ O){$V':;&7J~~~ ~, :1:~ 
s"J~::~:t~0)1~H~~~fiiD!MI~75~t-O)J:: 5 ~::~~t--cv\.:sn~ CJ1fi#ffll!!IA£7J\ § a:In~) '"f~~.:s. 

M1m'"f~~~tc~~;vtl tJ! ~ !!jtzfW~mO)~tf~·ri~::~:t, :1:7ci5 ~ :fJP~ltO)J:: 5 ~::lfi3!R'"f~~ .:s 
t 0) t ~ .:s 75~, *~~:t;t§1U::~~~::~Jl ~ --cv \ .:s. ~ 0)~~ ;vtl tJ! ~ .~tzfW~mO)mJJX:n~ G ~n 
t?JO)~·r1~·r1~~7J~~O)J:: 5 ~:: ~--c~~.:sn~~::--Jv\--c~~~tc.M1EJO)~f*~~ ~60-:s ~~ 2-4 O)J:: 

5 ~::tt.:S. fete~~ O)~~:::tov\--c~:t, ;v~7"~ii< ~f*~iJ~tt ~ lfi*1Hf~ ~ --c~~ ~ --cv\.:S. 

~1~0)*•~:::tov\--c~:t, ~O)fl®k O)~·ri~J! ~ .~tz~~J~mO)mJJX:O)~f*~ ~ G~::~~~ < ~gi-t.:s 
~ ~ ~::J:: 0--c, ~·r1~r-PJJ:~1t.:S:JJlt~11JfJ'E~, ov\--c~:t~~;vtl tJ! ~ .~tzi!J~m~f*O)·ri~~r-PJ 
1:~~6 5 ~ ~ --cv\.:S. 
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2.5 結論

本章においては，セミクローズドループ方式の場合のボーノレねじ送り駆動機構を取り上げ，こ

のボーノレねじ送り駆動機構において各種の性能を大幅に向上させるためには，それらの性能を支

配しているボーノレねじ送り駆動機構の特性すなわち，最高送り速度，最高送り加速度，負荷能力，

剛性，固有振動数，運動誤差，温度上昇が駆動機構のどの因子とそれらの相互関係であるダイナ

ミクスによって定まるかについて考察した.

その主な内容は次の通りである.

(1) 最高送り速度は式 (2-1)で与えられる.

(2) 最高送り加速度は式。-4)で与えられる.

(3) 最大負荷能力は式 (2-5)で与えられる.

(4) ねじり剛性は式 (2-6)，縦剛性は式 (2-7)で与えられる.

(5) ねじりの固有振動数は式 (2-8)，縦の固有振動数は式 (2-9)，曲げの固有振動数は式 (2-10)

で与えられる.

(6) 運動誤差はロストモーション，スティックモーションが影響している.

(7) 温度上昇は式 (2-12)で与えられ，それによる熱変位はねじ軸材料の腺膨張係数と軸受の

スラスト荷重の受け方によって決まる.

(8) これらの特性と性能がどのようにして決まるかについての関係をまとめると図 2-4のよ

うになる.
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第3章摩擦特性が運動精度に及ぼす影響

3.1 緒論

工作機械の送り駆動系の諸特性とそれが運動精度に及ぼす影響については、以前から非常に多

数の研究が行われてきた 27)沼)その中でDBB法を使って測定した円弧補間運動時の運動誤差軌

跡の象現切換部には、図3-1に示すように突起が2つ存在する現象が問題となっている.この現

象はボールねじの運動方向反転時に摩擦尋底抗が変化することが原因であると推測される.

これまで提案されてきたボーノレねじ挙動の角科斤用の摩擦モデ、ノレ泊)~39)では，摩擦抵抗を速度の

関数として扱い，ボールの転がり摩擦抵抗を数学的に表現していた.これらは運動方向反転時の

現象を予測するのに有効で、あったが，この突起が2つ存在することを説明できない.すなわち，

ボールねじのボールとねじ溝の聞には，単純な転がり摩擦ではなく，幾何学的な原因による摩擦

抵抗の変動が生じている可能性があるので，これを解析する必要がある.

図3-2は軸径50mm，リード 10mmのダ、ブノレナット予圧方式のボーノレねじを用いた送り駆動系

において，送り速度1mrnlminで駆動した時のサーボモータの電流値から推定した駆動トルクの

変化の一例を示したものである.反転位置から 0.1mmまでの領域では，摩擦トルクが定常状態

の半分程度に減少している.

このように，ボールねじの運動方向反転時に摩擦トルクが減少する領域を，製造現場ではフリ

ーゾーンあるいは低摩擦領域と呼んでいる 40) 後述するように，この現象はボーノレねじの転動体

で、あるボールとねじ溝との接触点数が変化することによって，生じるものであるので，ここでは

ボール接触点数変化領域と呼ぶことにする.

そこで本章では，このボーノレねじの運動方向反転時に生じる摩擦トノレクの変動現象を解明する

とともに，これが運動精度に与える悪影響を除去し，運動精度を向上させる方法について研究す

ることとした.

本章の 3.2節では，ボールねじの摩擦トルク変動の理論的解析を行ない，ボールねじ送り駆動

に従来から用いられている予圧方式における接触点数変化に伴う摩擦トルク変動について考察す

る.また，この問題を解決するためにオーバーサイズボール予圧方式を提案している.3.3節では，

検証実験の方法と得られた結果について考察する.3.4節は以上をまとめた本章の結論である.
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3.2 ボーノレねじの摩擦トルク変動の理論的解析

3ユ1 ダブノレナット予圧方式とその問題点
NC工作機械用に一般的に用いられているのは，図3-3に示すダブノレナットを用いた予圧方式で

ある.この方式は大きな予圧を与えることが可能であり，比較的簡単に製作できるなどの利点が

あるので，多用されてきた.図中の鎖線はボールとねじ溝の接触位置を示している.この方式の

場合は，ボールねじ軸とナットを2つのナット間の間座によって相対的に軸方向に変位させるこ

とにより予圧をかけている.ねじ溝はゴシックアーチ状の断面をしており，定常状態で3点接触

になるほど単体すきまを小さくしたダ、ブルナット予圧方式のボーノレねじでは，図 3-2に示したよ

うに運動方向反転後に摩擦トルクが減少する.この現象はパックラッシュとは異なり，摩擦トル

クが減少する領域においても予圧は完全には抜けておらず，ボーノレは転がり運動し，ボールねじ

の回転運動はリードに支配されて直線運動に変換される 41)

ボーノレねじにおいては，ボーノレの軌道が螺旋状にねじれているため，ボールねじに特有のすべ

り成分が存在し 40)，このすべりによる摩擦がボーノレねじの主な摩擦抵抗になっている.

ねじ軸とボールの接点が描く軌跡のリード角を/ls，ナットとボールの接点が描く軌道のリー

ド角をβnとすると式 (3-1)の関係が成り立つ.

メタs > メ'1n (3-1) 

ナット A

図3-3 ダカレナット予圧方式のオキールねじ餅荷量
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これらのことによって，両ボール接点の移動方向にずれが生じ，ボールはねじ溝の中を転がりな

がら，転がり方向に直角方向にねじ溝をすべる.このすべりによってボールがねじ溝直角断面内

をわずかに移動する.そして，そのすべり摩擦カによって，ボーノレはねじ溝に対しくさび状にく

いこむ.

図3-4は定常状態及び運動方向反転時のボールの接触状態とボーノレの運動の様子を模式的に描

いたものである.図3-4で、は常に接触してボーノレを駆動させている 2点は紙面の向こう側と手前

側にあるとし，左の壁と右の壁が3点目の接触点をあらわしてる.前述のように一般にボールね

じ断面はゴシックアーク溝形状をしていて，ナット単体すきまが小さく作られているので，運動

の定常状態においてボーノレは溝と 3点で接触している.ボールの転がり方向が反転するとボール

のすべり方向も反転するので，一方向へボールが移動した3点接触の定常状態から他方向の3点

接触の定常状態になるまで， 2点接触状態になる.このような理由で、ボールねじ反転時にボーノレ

の接触点数が変化する領域のことをボーノレ接触点数変化領域(Ball-CPC-Zone: Ball-Contact 

Points Change-Zone)と名付ける.ボーノレ接触点数変化領域で、は次の理由で、摩擦抵抗が小さくな

る.

》 定常状態ではボールは溝直角断面に対して相対変位せず，すべり摩擦抵抗が作用するが，

ボーノレ接触点数変化領域で、はすべり成分の方向に相対変位を生じることによって，すべり

摩擦抵抗がほとんど作用せず，その意味では純転がりに近い運動となる.

》 定常状態では3点接触する場合で、もボール接触点数変化領域で、は2点接触となるので，第

3の接触に伴う摩擦抵抗の増加がない.

》 定常状態で、はボーノレが移動して溝にくさび状に食い込んでいるため，ボール接触点数変化

領域の方が玉荷重が小さい.特に3点接触しない場合のようにボールの溝直角断面内で、の

移動が大きいときは，その差が大きくなる.

3点接触

3点接触

2点接触

図3-4 ボール接触点数変化領域のモデル
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ボール欄虫点数変化領域におけるトルク変動を，新しい摩擦モデ、ルを用いて以下に考察する.

すなわち，従来の多くの摩擦モデ、ノレにおいては，摩擦抵抗は速度の関数で，位置に依存しないと

仮定しているのに対して，ボール接触点数変化を考慮した本摩擦モデルは速度と位置に依存する

とする.しかし，本研究では，速度はボール櫛虫点数変化領域より充分狭い領域において定常状

態になっているものとする.ナット単体すきまが小さい場合，玉荷重はボーノレ接触点数変化領域

と定常状態において数%の差しかないので，2点接触状態での摩擦抵抗はほぼ一定と考えてよい.

また3点目の接触面圧は，予圧荷重に比べて小さいことが計算によりわかっているので，幾何学

的にボールが2点接触から3点接触になった時，3点目の接触点のボーノレの変形は考慮に入れず，

ステップ状に摩擦が増大するものとする.以上を考慮したボーノレ櫛虫点数変化領域におけるボー

ル 1個あたりの摩擦抵抗の変化を定性的なモデ、ノレで、図3-5(a)に示す.

次にボーノレねじ全体の摩擦抵抗を考える.ボーノレねじを製作する際に生じた真円度誤差， リー

ド誤差等の形状誤差の影響により，ナット単体すき間や荷重によるボールの変形量はボールごと

に異なる.よってボールねじ内部のボーノレ1個あたりのボール接触点数変化領域はそれぞ、れ異な

る.ボールねじ全体として考えた場合，ボール接触点数変化領域の最も小さいボーノレが3点接触

したときから摩擦抵抗は増え始め，ボール接触点数変化領域の最も大きいボーノレが3点櫛虫した

時に摩擦抵抗は定常状態になる.しかし，形状誤差についてはボールねじの個体差だ、けで、なく，

測定位置の影響も大きいので，実際に計算に用いるためのパラメータを推定することは困難であ

る.そこで、形状誤差を各ボールのナット単体すき間の差としてのみ扱い，ある範囲に一様に分布

していると仮定した場合，ボールねじ全体の摩擦抵抗の変化を定性的に示すと図3-5(b)のよう

になる.

本章で、モデノレとしたボーノレねじ仕様における，ボーノレ1個あたりのボール接触点数変化領域を

3ユ2に示した手順で計算した結果を表3-2に示す.
表 3-1の仕様でナット単体すきまのみが変化した場合と予圧荷重のみが変化した場合について

ボーノレ接触点数変化領域の大きさへの影響を解析した結果を，図 3-6(a)， (b)に示す.横軸は

それぞ、れナット単体すきま，予圧荷重であり，縦軸はボーノレ接触点数変化領域を送り方向の移動

距離に換算した値である.次にリードのみが変化した場合の解析結果を図3-6(c)， (d)に示す.

横軸はともにリードであり，縦軸はボーノレ接触点数変化領域をそれぞ、れ送り方向の移動距離に換

算した値と回転角度に換算した値である.図 3-6(a)， (b) より，ナット単体すきま，及び予圧

荷重がボーノレ接触点数変化領域に大きく影響することがわかる.また，図 3-6(c)， (d)より，

リードを大きくするとボーノレ接触点数変化領域の回転角度は小さくなるが， リードに従って回転

角度を直線距離に換算するとボール接触点数変化領域は大きくなっていることがわかる.

ボーノレねじ全体のボーノレ櫛虫点数変化領域は加工形状誤差等の影響を考慮すると，ある程度幅

をもった値になる.形状誤差により，ナット単体の移動距離すきまが 1μmのばらつきをもっと

仮定した場合，各ボーノレのボーノレ接触点数変化領域は送り方向の移動距離に換算して 10μm程ぱ

らつく.
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表3-1 ボール接触点数変化領域の計算モデル諸元

ねじ軸径 (mm)

リード (mm)

ボーノレ径 (mm)

リード角 c) 
ボ、ーノレ中心円径 (mm)

ボーノレ回路数(巻数×列数)

ボーノレ径に対するボーノレ溝半径比(%)

ボーノレ接触角 c) 
ナット単体の半径方向のすきま量 (mm)

予圧荷重 (N)

表3-2 ボール接触点数変化領域の計算結果

ボーノレ接触点変化領域のボーノレねじの回転角 c) 
ボーノレ接触点変化領域のリード方向距離 (mm)
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40 
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6.35 

4.44 
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0.005 

3920 

3.52 
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3ユ2 ボーノレ接触点数変化領域の計算法
ここでの解析は簡素化のために，特に断らない限り下記の仮定と近似の下で行なう.

(1) ボールが移動しても，ボールとねじ軸溝，ボールとナット溝との接点はボーノレ中心とと

もに溝直角断面上に存在する.

(2) ねじ軸とナットの溝形状(曲率半径，初期接点角)は同一である.

(3) 2点接触の場合，両接点での弾性変位は等しい.

(4) ねじ軸溝とナット溝は完全な定位置関係にある.

ボーノレねじ 1回転あたりのボールとねじ軸の聞のすべり量&は式 (3-2)，ボーノレとナットの聞

のすべり量&は式 (3-3)で与えられる必)

久子叫fcosα co吋 (3-2) 

丸子叫十osαCOS's ) (3-3) 

ここに，Bs :ボーノレねじ1回転あたりのボーノレとねじ軸の間のすべり量 (mm)

Sn ボールねじ 1回転あたりのボーノレとナットの聞のすべり量 (mm)

Dw ボール径 (mm)

dm ボール中心円径 (mm)

α :ボーノレ接触角 (rad)

メタ :ボーノレ中心が描く軌道のリード角 (rad)

式 (3-2)および式 (3-3)は，ねじ溝直角断面内における単位回転角あたりのボール接点の移

動量と，ボールねじ一回転あたりのボーノレに対するねじ軸，ナットの公転角とをかけあわせたも

のである.

ボーノレねじが一方向に運動を続けると，ボーノレの移動はあるところで止められて定常状態に達

する.図3-7は，正作動の定常状態において3点接触(ボールがねじ軸のねじ溝と 1点，ナット

のねじ溝と 2点で接触)を生じた場合のねじ溝直角断面図の例であり，右側の図はボール中心と

ねじ溝曲率中心を拡大して示したものである.

定常状態では，ボール中心とねじ軸の溝，ナットの溝との両接点は厳密には一直線上には存在

しない.両荷重法線のなす角を28とすると，式 (3-4)， (3-5) ， (3-6)の関係が得られる.

LO~~ =LO~~ =θ (3-4) 

β
u
o
u
 

+
一
一
+

q

q

 

一一一一
s

n

 

α
α
 

(3-5) 

(3-6) 
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ここに， f):両荷重法線のなす角の 1/2(rad) 

0:ボーノレ中心点

PS :ねじ軸のねじ溝曲率中心点

Pn :ナットのねじ溝曲率中心点

as :ねじ軸のねじ溝とボーノレの接触角 (rad)

仇:ナットのねじ溝とボールの接触角 (rad)

al :ねじ軸のねじ溝とボーノレの接点とナットのねじ溝とボールの接点を結ぶ直線の接

触角に相当する角度 (rad)

サーキュラアーク溝や，ゴ、シックアーク溝でも単体すきまが大きい場合のように， 3点接触が

生じないときは，溝のくさび、作用で、ボーノレをはじき出そうとする力とすべり摩擦力とが釣り合う

ところで定常状態に達し，その条件は式 (3-7)で与えられる.

数係擦摩hりべ

fd
す

一一O

J

 

1

'

 

加

に

(3-7) 

ゴシックアーク溝で単体すきまが小さい場合には，式 (3-7)の状態に達する手前で3点目の接

触が生じるので，ボールの移動はそこで、ほぼ止められて， 3点接触の定常状態になる.

溝直角断面上の幾何学的関係(第 3の接点での弾性変位は無視する)から，式 (3-8)，(3-9)， 

(3-10)， (3-11)が得られ，この連立方程式から 3点接触の定常状態における θ(<tan-1'j)を求

めることができる.

PS 

PN 

。

図3-7 正作動時のねじ溝直角断面モデル
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2(r引co叶 jc=明 cosa1∞

(r引イ+Ao2叫九州一θ)

Ao =2(r引M
Bn=r_Dw+d n 三 r 一一~+ー上
リ 2 2 

ここに， r ねじ溝の曲率半径 (mm)

ao :初期ボール接点角 (rad)

d' 1 :定常状態での両接点の法線方向弾性変位量の和 (mm)

Cr :ナット単体の半径(ラジアノレ)方向すきま (mm)

Ao:ねじ溝曲率中心間距離 (mm)

Bo :ねじ溝曲率中心とボール中心の距離 (mm)

(3-8) 

(3-9) 

(3四10)

(3-11) 

ボーノレの移動がない状態から定常状態まで、のボールの移動量，法線方向弾性変位の関係は，式

(3-12)で与えられる.

c=(r与引ω =(r与+今)ω (3-12) 

ここに， E ボーノレの移動がない状態(中立状態)から片側へのボールの移動量 (mm)

ん: ボーノレの移動がない状態で、の両接点の法線方向弾性変位量の和 (mm)

ボーノレねじの運動反転直後に存在するボール櫛虫点数変化領域を式 (3-2)，(3-8) "" (3-11)， 

(3-12)を用いて近似角卒析すると式(3-13)が得られる.

。 ~2EJm~4やr-Dw+ δ~)sin{).. _--X /111_  
勺 -Ss，nハ…- Dw.sinβ 
ここに， め:ボール櫛虫点数変化領域のボールねじの回転角 (rad)
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3ユ3 オーバーサイズ、ボーノレ予圧方式
前述のダ、ブルナット予圧方式以外に，オーバーサイズボール予圧方式が従来から存在している.

これは図 3-8に示すように予圧が抜けない範囲では，ボーノレが常に4点接触しているので，摩擦

抵抗の変動もほとんど生じない.

しかし，従来はこのオーバーサイズボール予圧方式は軽荷重用のボールねじとしてしか使用さ

れていず， NC工作機械用には使用されていなかった.その理由は次のとおりである.

1) 従来は，図3-1に示したような，突起が2つ存在するような現象が顕在化していなかった.

また，この現象が確認された後においても，この現象とボーノレねじの摩擦変動との関係や，

オーバーサイズボール予圧によってこれが改善されることには思い至らず，実験的な解明，

検証もされていなかった.したがって，オーバーサイズボール予圧方式をこのような用途に

採用することによる利点が見出されていなかった.

2) オーバーサイズボーノレ予圧方式で、は，ボーノレがねじ溝と 4点で接触するので，ダブノレナッ

ト予圧方式などに比べて，ねじ溝の形状誤差の影響を受けやすい.従来の量産レベルの加工

精度では，ねじ溝の形状誤差の影響で、ボーノレどうしのせりあいが大きくなりやすく，それに

起因する摩擦変動を抑制するためにスペーサボールが使用されていた必)そのために，負荷

を支える有効ボーノレ数が通常二分のーに減少するので，負荷容量や軸方向剛性が小さくなり，

高荷重用途には適さないとされていた.

ナット

ねじ軸

図3-8 オーバ}サイズボーJレ予圧方式のオキーJレねじ制裁量
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本研究においては，運動方向反転時の運動精度を向上させるため，摩擦抵抗の変動を小さくする

ため，このオーバーサイス、ボーノレ予圧方式をNC工作機械用に使用できるように改良することと

した.そのためには，上記の問題を克服しなければならないので，以下の方策を講じることとし

た.

1)については，円弧補間運動時の象限切換部の運動誤差要因であると考えられる，ボールね

じの運動方向反転時の摩擦変動について明らかにし，オーバーサイズボーノレ予圧方式がその改善

に有効であることを理論的および実験的に解明して，その有効性を明らかにする.

2)については，オーバーサイズボール予圧方式においてスペーサボーノレを使用せず，負荷容

量や軸方向附性を向上させて高荷重用途にも適応できるようにする.その方法として，ボーノレど

うしのせりあいやそれに伴う摩擦変動を抑制するために，ねじ溝形状の加工精度の向上やボーノレ

循環方式についての改善を行ない，ボールを滑らかに循環させる技術を確立する.なお，このボ

ール循環方式の改善についての詳細は，別途第7章(振動・騒音特性の改善)で詳しく検討する.

3.3 検証実験

3.3.1 実験装置と方法

運動方向反転時のボールねじナットの摩擦トルク変動を測定するために用いる試験装置を図

3-9に示す.ナットのまわり止めに加わる力をひずみゲージを用いて検出し，摩擦トルクに換算

する.摩擦トルクのサンプリング周期は 100msとする.試験には表3-1と同じ仕様のダ、ブノレナッ

ト予圧方式のボールねじを用いる.また，前験に用いるボーノレねじをオーバーサイズ予圧方式に

組み換え，摩擦トルクが同じになるように予圧調整して同様に摩擦トルクを測定する.送り速度

lmm1min， 2mm1minと5mm1minの場合とでプラス方向に回転させ， 350.5 mmの位置で運動方向

を反転させる.この場合は送り速度が非常に低いので，慣性力の影響は無視でき，ボーノレ櫛虫点

数変化領域に比べ充分狭い領域で速度は定常状態に達する.

3.3.2 実験結果と考察

ダブノレナット予圧方式，オーバーサイズボーノレ予圧方式のボーノレねじについて，送り速度を

lmm1min， 2mm1minと5mm1minと変化させた場合に測定されたボールねじナットの摩擦トルクを

図3-10と図 3-11に示す.横軸が運動反転位置からのナット位置，縦軸は測定された摩擦トルク

である.

送り速度の異なる図 3-10(a)， (b)， (c)の結果から，ダ、ブルナット予圧方式のボーノレねじに

おいて，ボール接触点数変化領域の大きさは送り速度が lmm1min，2mm1minと5mm1minの場合

のいずれも 0.18mm程度であり，速度によって変化しないこと，ボーノレ接触点数変化領域で、は定

常状態に比べ摩擦トルクが 15%程度と非常に小さくなっていることがわかる.測定されたボーノレ

接触点数変化領域の大きさは理論解析結果の約2倍になっている.この原因として，測定したナ
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ット単体すき間は最小イ直で、あること， 3点目の接触点の弾性変形を考慮に入れていないこと，ひ

ずみゲージの枠性変形による測定誤差が挙げられる.しかし，測定されたボール接触点数変化領

域の大きさと理論解析で求められた大きさはほぼ等しく，幾何学的な解析によってかなり正確に，

ボ、ールねじの運動方向反転時に摩擦トルクが低下する現象を解明できることがわかった.

図3-11(a)， (b)， (c)より，オーバーサイズ、ボール予圧方式のボーノレねじでは摩擦トルクの変

化がほとんどないことがわかる.試験では予圧が保たれていて，ボーノレが常に4点接触している

ことがわかる.これよりオーバーサイズボーノレのねじ予圧方式の方がよい運動精度を期待できる

ことが確かめられた.

図3-9 摩擦トルク変動の試験装置
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図3-10 ダブルナット予圧方式のボールねじの摩擦トルク測定データ
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3.4 結論

ボーノレねじ送り駆動機構において運動方向反転時における，ダブノレナット予圧方式ボーノレねじ

に生じる運動誤差原因について，摩擦変化が原因であると考え，理論解析を行なった.またこの

問題点を解決するために提案しているオーバーサイズボール予圧方式ボールねじの摩擦特性につ

いて検討した.本章で得られた主な結論は次の通りである.

(1) ダ、ブノレナット予圧方式のボールねじでは，運動反転後にボール接触点数が変化すること

によって，ある範囲で摩擦トルクが減少することが，象限切換時に生じる運動誤差に影

響していることが確かめらた.

(2) 測定されたボール接触点数変化領域と理論解析結果はほぼ一致し，理論解析の妥当性が

確かめられた.

(3) 大負荷用に改良したオーバーサイズボーノレ予圧方式のボーノレねじでは，運動反転後の摩

擦トルクが変動せず，象限切換時に生じる運動誤差への影響が小さいことが理論解析と

試験により確かめられた.
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第4章 高負荷用ボーノレねじのナット内負荷分布の

均一化とそれによる寿命延長

4.1 緒論

従来の油E駆動方式に代ってNC電動化が進んでいる射出成形機やプレス機などにおいては，

NC 工作機械と並んで，ボーノレねじ駆動系が多用されている 43)~47) これらの駆動系は， NC工作

機械用に比べてはるかに高負荷の条件下でその機能を長期間維持する必要があり，大きな負荷能

力と長寿命が求められている.

そこで本章では，このような目的のために使用されるボールねじの高負荷容量化と長寿命化を

図るための研究を行うこととした.すなわち，現在のボールねじにおいては，外部からの荷重を

分担して受けるボーノレ相互間の負荷分布が不均一になっており 48)~51)，これがボールねじの耐久

性を実用レベノレで、低下させていることに着目し，負荷分布を均一化することによって負荷能力を

向上させることとした.

この方面においては，既に下回ら 52)53)はボールの回路を整数巻とする負荷分布の均一化方策

を提案し，稲葉ら 54)は2.5巻3列のボーノレねじについて，中央の列のリターンチューブの位相を

他の 2列に対して円周方向に 180。反転させることによって負荷分布を均一化させる方策につい

て研究している.

本章では，稲葉らの考え方をさらに発展させて，列数が4以上の場合や循環方式がリターンチ

ューブ式以外の場合も含めて回路の配列方法を一般化するとともに，後述する広範囲の負荷変動

に対する方策をも組み合わせることによって，ボーノレねじの負荷分布を均一化させ，負荷能力を

向上させて長寿命化を実現しようとするものである.併せて，ボールねじのその他の内部仕様に

ついても，定格荷重を増大させるために高荷重用途に特化した実用的な検討を加えることとした.

本章の4.2節では，ボールねじの負荷分布を理論的に解析し， 4.3節ではリターンチューブ式ボ

ーノレねじについて数値計算を行って，負荷分布を求めて解析し， 4.4節では高負荷用に改良したボ

ールねじの構造を提案し，4.5節で、はこの改良型ボーノレねじについて負荷分布を計算し，考察する.

4.6節では検証のための耐久試験を行う.4.7節では， リターンチューブ式以外の循環方式につい

ても改良型ボーノレねじの検討を行ない，負荷分布の均一化について解析し，考察する.4.8節は以

上をまとめた本章の結論である.
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4.2 ボーノレねじの負荷分布の計算に用いる仮定と計算方法

ボーノレねじに加わる軸方向荷重を分担して受けるボーノレの数は‘負荷ボール数'あるいは‘有

効ボール数'などと呼ばれており，ボーノレ1個当たりの法線方向玉荷重(ボールとボーノレ溝の接

触面に垂直な方向の荷重)Qは，一般には次式で簡易的に計算されている 55)

Q= F 
Z .sinα・cos〆

ここに， Q :ボール1個当たりの法線方向荷重 (N)

F:軸方向荷重 (N)

Z:負荷ボーノレ数(有効ボール数)

α:ボール接触角 (rad)

。:ボーノレ中心の描く軌道のリード角 (rad)

(4-1) 

式 (4-1)で計算される法線方向玉荷重 Qは厳密には平均的な玉荷重であり，実際にはそれぞ

れのボーノレが受ける荷重の大きさ，言い換えるとボーノレ相互間の負荷分布は均一で、はない.特に，

ボールねじの取付誤差が大きい場合や，ボーノレねじに加わるモーメントなどの偏荷重が大きい場

合には，負荷分布の不均ーが大きくなり，ボーノレねじの寿命を低下させるなどの悪影響を及ぼす

ことが知られている 56)

ボーノレねじの取付誤差や偏荷重が小さい場合でも，ボーノレねじに加わる荷重が非常に大きくな

ってくると，それに伴ってナットが長くなることもあって，負荷分布の不均ーが大きくなり，ボ

ーノレねじの寿命が短くなるなどの悪影響が現れている.

本章における負荷分布の計算に際しては現実に則した以下の仮定を用いる.

1) ねじ軸およびナットの両らせん溝の軸方向中心線の聞には一般にずれや傾きが存在する.

通常はそれらを無視することが多いが，本計算ではそれらを考慮に入れる.ただし，荷重

が加わった場合を含めて，両らせん溝の中心線は直線とする.

2) ねじ軸および、ナットの，ボールとねじ溝の接点近傍以外も枠性体とする.ただし接点近傍

以外の変位は，各部位に作用する軸方向荷重に伴う軸方向変位のみ考慮する.

3) すべての荷重やモーメントは釣り合うものとし，通常よく行われる一部の不釣り合いを無

視することはしない.したがって，以下に行なう計算のように軸方向荷重のみが作用する

場合には，軸方向以外の荷重や軸方向の中心線まわり(ローリング方向)以外のモーメン

トの和はすべてゼロになる.

具体的な負荷分布の計算手順の概要と主要な計算式を以下に示す.

①ボーノレねじのねじ軸およびナットの両らせん溝の軸方向中心線の相対位置(ずれおよび傾

き)を仮定する.ねじ軸および、ナットの両らせん溝の軸方向中心線の相対位置を図 4-1に
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例示する.図 4-1は，ねじ軸の軸方向中心線を含む断面を示しており，ずれや傾きは一般

に紙面直角方向にも存在するので，ナットの軸方向中心線は一般にはこの断面上にはない.

②最端部のボール位置における，ねじ軸とナットの軸方向の相対位置を仮定する.

③以上の仮定によって決定される幾何学的な関係から， Hertzの弾性接触理論に基づいて，最

端部のボーノレに作用する荷重の大きさおよび方向を計算する.ボール中心における溝直角

断面(ボーノレの軌道に直交する断面)の例を図 4-2に示す.なお，ねじ軸，ナットの溝形

状はこの断面上で定義されており，ねじ軸とナットそれぞれの溝曲率中心 Os，ONとボー

ルの中心 0は一直線上にあって，ボーノレに作用する荷重の法線はこの直線で与えられる.

図において，ねじ軸とナットの溝曲率半径をそれぞれRs，RN'ボール径をDwとすると，

ボーノレとねじ軸および、ナットとの弾性変形の和(j，法線方向荷重Qはそれぞれ式 (4之)， 

(4-3)で求められる.

δ=δs+ δ~ = Dw +OsOn一巳 -rn (4-2) 

Q=い/CYI2， ただしδ壬Oのとき，Q=O (4-3) 

ここに， r5:ボーノレとねじ軸および、ナットとの枠性変形の和 (mm)

ん:ボーノレとねじ軸との聞の弾性変形 (mm)

ん:ボールとナットとの間の弾性変形 (mm)

Dw:ボール径 (mm) 九:ねじ軸の溝曲率半径 (mm)

rn :ナットの溝曲率半径 (mm)

C:ボーノレと溝の曲率比などで決まる係数 (N・2/3・mm)

④最端部以外のボールについても順次，ねじ軸とナットの軸方向の相対位置を以下の方法で

計算し，③と同様に作用する荷重の大きさおよび方向を計算する.

ねじ軸固定端に最も遠いボーノレから順に 1，2， 3，・・・， nの番号を付ける.図4-2に示

すように，ボール iに関するねじ軸とナットの溝曲率中心の軸方向相対距離(溝直角断面

上における溝曲率中心Os，ON聞の軸方向距高齢をA(i)とすると， A(i+l)は，式 (4-4)で

計算される(ここでは，ナットへの荷重作用点がねじ軸自由端側を例として計算式を示す). 

(L::Qx F-L::Qx 1 Ou州
AU+l) = Aci什|一一- d |・一一 •p (4-4) 

l EsAs EnAn 1 21t 

ここに， A(i):ボール iに関するねじ軸とナットの溝曲率中心の軸方向相対距離 (mm)

Qx :ボール荷重の軸方向成分 (N)

Es :ねじ軸の縦帯性係数 (Mpa)

En ナットの縦弾性係数 (Mpa)

As :ねじ軸の軸直角断面積 (mm2)
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ん:ナットの軸直角断面積 (mnl)

F:ボーノレねじに作用する軸方向荷重 (N)

φ(i， i+l) :ボールiとボーノレ什1の角度間隔 (rad)

p:ボールねじのリード (mm)

⑤すべてのボールに作用する荷重の合力が設定した荷重条件と一致するかどうかをチェック

し，これが一致する(正確には，許容誤差範囲内となる)まで①から⑤を繰り返す.

ねじ軸のらせん溝の中心線

ナットのらせん溝の中心線

図4-1 軸とナットの中心線の相対位置

Q 

ナット

ねじ軸

Q 

図4-2 ボール溝の断面図
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1+1 

ねじ軸
Os(i) 
ON(i) 

図4-3 玉荷重の計算モデル

4.3 負荷分布の計算結果と考察

4.2節に示した計算方法を用いて，従来高負荷用に用いられていた標準的な仕様のボーノレねじに

対して，大きな軸方向荷重が加わったときの負荷分布を計算する.対象として計算に用いる従来

型のボールねじの主な仕様と荷重条件を表 4-1に示し，そのボーノレねじの外観を図 4-4に示す.

なお図 4-4に見られるように，ねじ軸の両端の支持条件は射出成形機などの高荷重用ボーノレねじ

において一般的な一端固定ー他端自由とする.負荷分布の計算結果の一例を図4-5に示す.

図4-5において，横軸はナット中央を原点とした軸方向の位置を示し，縦軸はそこに位置する

ボーノレ1個ごとに作用する法線方向荷重(玉荷重)の大きさを表している.図からもわかるよう

にボールねじの負荷分布には，一般に狭範囲および広範囲の2つの変動成分がある.

狭範囲の変動成分は，図 4-5では顕著に現れており，軸方向長さ 20mm，すなわちボールねじ

の1リードを周期として玉荷重が大きく変動している.これは主として，ナット内のボールの配

列に起因するものであり，多数のボールが一般にはナット中心の回りに完全にバランスがとれる

位置には配されていないことが原因している.この場合には，ボールの回路が 2.5巻と端数巻で

あり，かつ4列すべてが同じ向きに並んでいるため，円周方向に見たリターンチューブ側に比べ

てその反対側の方が負荷を受けるボールの数が多いことが主な原因である.

広範囲の変動成分は，図 4-5の右端に近づくにしたがって玉荷重が全体に大きくなっている成
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分であり，これは井海らの報告 57)のように，主として，ボールとボーノレ溝間以外のねじ軸，ナッ

トの変形に起因するものである.通常はボーノレとねじ溝の接触部近傍のみを弾性体，その他は剛

体として扱うことが多いが 55)，実際にはねじ軸やナットのその他の部分も荷重によって弾性変形

する.ねじ軸やナットに作用する荷重は，その聞に多数のボールを介しているために，軸方向位

置によってその大きさが変化し，それに伴って弾性変形の大きさも位置によって異なる.このこ

とが広範囲の負荷変動が大きくなる主な原因となっている.

表4-1 高負荷用ボールねじの主な仕様と荷重条件

ねじ軸径 (mm) 100 

リード (mm) 20 

ボ、ーノレ径 (mm) 15.875 

循環方式 リターンチューブ式

ボールの回路数(巻数×列数) 2.5X4 

リターンチューブの配列 4列とも同位相

ナット外径 (mm) 197 

ねじ軸の支持条件 固定一自由

ナットへの荷重作用点 ねじ軸固定端側の端面

ボ、ーノレねじに作用する軸方向荷重(kN) ι294 
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4.4 高荷重用に改良したボールねじの構造

本章では，負荷分布の均一化方策を採り入れた高荷重用ボールねじを開発することを目的とし

ている.そのため，表4-1に記した従来，高負荷用に用いられていたボールねじと同じ基本仕様

をもっ改良型のボーノレねじを開発した.その構造を図4-6に示す.これについて図4-5と同様に

負荷分布を計算で求める.

改良型のボーノレねじが表4-1に示した従来型のボールねじと具なるのは以下の4点である.

① リターンチューブの配列

4回路すべてが同位相で、あったリターンチューブの配列を，そのうちの2回路の位相を 180
0

反転させることによって，両端の2回路と中央寄りの2回路とが互いに円周方向に対向するよ

うに配置する.これによって，モーメントのバランスを保ちながらラジアル方向のバランスが

改善され，狭範囲の負荷変動をほぼゼロにすることができるはずである.なおこれに伴って，

ナット長さは 1リード分だけ長くなる.

② ナットへの荷重作用点

従来型で、はねじ軸の固定端側で、あったナットへの荷重作用点を，ナットの向きを変えて自由

端側に変更する.これによって，ねじ軸とナットそれぞれの変形の負荷分布への影響が相殺さ

れる方向になり，広範囲の負荷変動を抑制することができるはずである.

③ ナット外径

ナット外径寸法を197mmから 145mmへと小さくする.これによって，ねじ軸とナットの軸

方向剛性がほぼ等しくなり，②と合わせて負荷分布の線図がほぼ左右対称形になるので，広

範囲の負荷変動をさらに抑制することができるはずである.

④ 内部設計の見直し

負荷分布の均一化とは別に，ボーノレ溝とボーノレの接触角度を従来に対して 10%大きくするな

ど，高負荷用に特化したものへと見直すことによって動定格荷重を増大させる方策も併せて行

う.これらの方策によって，従来の高荷重用ボーノレねじに比べて基本動定格荷重が1.14倍程度

に大きくなるので，計算で予測される寿命はおよそ1.5倍となる.

4.5 改良型ボーノレねじの負荷分布の計算結果と考察

高荷重用の改良型ボールねじについて， 4.2節の方法によって負荷分布を計算した結果を図4-7

に示す.比較のために従来型ボールねじについての計算結果(図4-5)も併せて図4-7中に再掲す

る.これより，改良型ボールねじは従来型のボーノレねじに比べて，狭範囲と広範囲両方の負荷変

動がともに大幅に小さくなり，負荷分布が均一化されていることがわかる.しかし改良型ボーノレ

ねじにおいても，幾分の広範囲の負荷変動とともに狭範囲の負荷変動もわずかながら認められる.
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これは，広範囲の負荷変動の要因であるねじ軸，ナットの軸方向の変形の影響で，モーメント方

向の負荷バランスが若干損なわれることによって生じたもので、ある.

図4-6に示した改良型ボーノレねじには，表 4-1に示した従来型ボールねじに対して，負荷分布

の均一化方策として①，②，③が採り入れられている.ここでは，それらの方策の効果を分析す

る一つの方法として，①，②，③のうちのどれか一つの方策が欠けた場合の負荷分布を計算し，

改良型ボールねじの負荷分布と比較してみる.

それぞれの計算結果を比較して図4-8'"'-'図4-10に示す.方策①が欠けている場合(図4-8)には，

、荷重を受けるボーノレの配列がラジアノレ方向にアンバランスになるので，狭範囲の変動成分が顕著

に現れている.方策②が欠ける(図 4-9) と，ねじ軸とナットの変形の影響が相乗する方向に作

用するので広範囲の変動が大きくなり，またその影響で狭範囲の変動も多少大きくなっている.

方策③が欠けた場合(図 4-10)には，ねじ軸とナットの変形の影響は相殺する方向であるため，

方策②が欠けた場合に比べると広範囲の変動は小さいが，ねじ軸とナットの軸方向岡Ij性のバラン

スが悪いので，改良型ボールねじに比べると負荷分布を示す線図において左右非対称が大きくな

っている.

図4-7に見られるように，改良型ボーノレねじは従来の高負荷用ボールねじに比べて負荷分布の

不均ーが大幅に小さくなっており，これらの方策の大きな効果が認められている.しかしながら，

玉荷重がナットの中央部で小さく，両端付近で大きくなる広範囲の変動成分が幾分かは残ってい

る.また条件によっては，ナットがさらに長い場合や，ねじ軸とナットの軸方向剛性をある程度

アンバランスにせざるを得ないなどの場合には，広範囲の変動がより大きくなることもある.

そこで，そのための追加方策を検討する.追加方策の内容は，ナットやボールの寸法に調整を

加えることによって広範囲の変動をさらに抑制しようとするもので、あり，それには下記の3つの

方法が考えられる.

(1) ナットの長手方向にリードを変化させる.

(2) ナットの長手方向に有効径寸法を変化させる.

(3) 回路ごとのボール径を変化させる.

これらのうち (3)については，各回路内の微調整まではできないが，ナットを変更する必要が

なく，ボールねじの組み立ての際に調整がで、きるので最も実用性が高いと考えられる.そこで，

方策 (3)を，方策①，方策②，方策③に追加する.

この方策 (3)を追加した場合のボールねじにおける負荷分布の計算結果の例を図4-11に示す.

図4-11のボールねじは，図4-7の改良型ボールねじへの追加方策として，合計4回路のうちの

中央の2回路に用いるボールの直径を，両端の2回路に対して 8μm大きくしたものであり，そ

の他の仕様や条件は図4-7の改良型ボールねじと同じである.図4-11より，このような方策 (3)

を追加すことによって負荷分布がより均一化され，玉荷重の最大値がさらに小さく抑えられてい

ることがわかる.
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4.6 検証のための耐久試験

本節で、は従来型の高荷重用ボーノレねじと新しく開発した改良型ボーノレねじについて，射出成形

機の射出軸用を想定した苛酷な条件(高負荷，小ストローク)下での耐久試験を行う.なお，こ

こで、用いる従来型ボーノレねじは，ナット外径および、ナットへの荷重作用点については改良型ボー

ルねじと同じであり，したがって3章で述べた負荷分布の均一化方策のうち②と③の広範囲の変

動に対する方策はすでに採り入れられている.

耐久試験装置の概要を図 4-12および図 4-13に示し，ナットのストローク(ねじ軸上における

往復移動距離)と荷重の関係を図4-14に示し，主な試験条件と試験結果を表4-2に示す.図4-13

において，ナットがストロークの右端近傍に位置するときボールねじは無負荷であり，ナットが

左方向へ移動して皿ばねに接触するところから軸方向荷重が作用しはじめる.ナットがさらに皿

ばねを圧縮しながら移動することによって荷重が増大し，ストロークの左端に達したときに最大

軸方向荷重283kNが加わる.そこでボーノレねじの運動方向が反転し，逆の経路をたどってナット

がストロークの右端に戻る.以上が図4-14に示した耐久走行の 1サイクルで、ある.

最大軸方向荷重283kN~ま，それによって生じる最大接触面圧(表 4-2 参照)が，実用最大荷重

の目安となっている最大接触面圧2OOOMPaを大幅に上回る苛酷なものである 58) また，ナット

ストローク 50mmはねじ軸2.5回転 (2.5リード)分に相当し，広い意味での揺動角の上限59)印)

(ボールが回路内をー循環する角度で、巻数の約2倍であり，この場合ねじ軸約5回転に相当する)

のおよそ 1/2と小さく，ボーノレねじの円滑な運動が困難になり易い条件である.

軸受，ボーノレねじなどの転がり要素では，一般には転がり対偶におけるブレーキングの発生を

もって寿命と定義されている 61)'"'-'63) しかしながら，特に高荷重用ボーノレねじなどにおいては，

精度に対する要求レベルはあまり高くないことなどの理由で，ブレーキングの発生は実用上の大

きな障害とはならず，それがさらに進行して過大な発熱や異音が生じた時をもって使用限界とす

ることが多い.そこで表4.2の耐久試験結果としては，ブレーキングが発生するまでのボーノレね

じの走行サイクル数と，前述の使用限界と判断されるまでのサイクル数の両者を併記した.

表 4-2からわかるように，改良型ボーノレねじは従来型の高荷重用ボーノレねじに比べて，ブレー

キングの発生については2.4倍，使用限界については3.5倍の耐久性を有していることが確認され

た.これは，前述のようにここで、用いた従来型ボールねじは広範囲の変動に対する方策はすでに

採り入れられているので，狭範囲の変動が抑制されたことによる負荷分布の均一化と，前記した

内部設計の見直しによる動定格荷重の増大とが相乗された効果であると考えられる.定格荷重の

増大による寿命延長効果が1.5倍と計算されるので，それらを明らかに上回る効果は負荷分布の

均一化によるものであり，それによる寿命延長効果は約1.6倍と考えられる.
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図4-12 耐久試験装置の外観

ボーノレねじ軸

ボーノレねじナット

タモ

図4-13 耐久試験装置の概要
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表4-2 耐久試験の条件と結果

項 目
従来型 改良型

ボーノレねじ ボールねじ

ねじ軸径 (mm) 80 80 

リード (mm) 20 20 

ボール径 (mm) 15.875 15.875 

ボ、ーノレの回路数(巻数×列数) 2.5X3 2.5X3 

ボーノレねじに作用する
283 

最大軸方向荷重(kN)
283 

最大接触面圧 負荷分布を無視の場合 2300 2230 

(Mpa) 負荷分布を考慮の場合 2570 2390 

ストローク (mm) 50 50 

ブレーキング発生までのサイクル数 1.05 X 106 2.50X 106 

使用限界までのサイクノレ数 1.20 X 106 4.20 X 106 
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4.7 その他の循環方式への応用

ここまでは，従来高負荷用途などで一般に使用されることが多かったリターンチューブ式のボ

ールねじについて検討してきた.しかしながら，近年で、はボーノレねじの循環方式も多様化してお

り，それらが高負荷用に使用されることも増えてきている.リターンチューブ式における負荷分

布の均一化方策は，それらの方式のボールねじにも応用することができる.

リターンチューブ式以外の循環方式としては，ナットの外径寸法を小さくすることができる循

環こま方式臼)や， リードの大きいボールねじに適しているエンドキャップ方式 65)，そして第 7

章で、詳述する高速静音ボーノレねじのエンドデフレク夕方式 66)などがある.図4-15に循環こま方

式ボールねじの構造を示し，図4-16にエンドキャップ方式ボーノレねじの構造を示す.ここではそ

れらの代表として，循環こま式ボールねじの場合について負荷分布の均一化方策を検討し，その

理論解析を行なう.なおこの場合も，負荷分布の均一化方策の考え方はリターンチューブ式の場

合と同様であり，広範囲の変動方策は特に循環方式に依らないので，ここでは検討対象を狭範囲

の変動方策に絞ることとする.

循環こま式ボールねじの場合には各々の回路はおよそ 1巻であり，その列数をnsとすると，従

来は lInsまたは2/ns回転などの等位相間隔で回路が配置されているのが一般的で、あった.したが

って，ナット内のボールの配列は，ラジアノレ方向にはバランスがとれているが，回路の配置がナ

ット中心の回りに点対称となっているため，モーメント方向にはバランスが悪いので，負荷分布

の不均ーが大きくなっている.

その方策としてリターンチューブ式の場合と同様に検討を行なった結果，回路の配列の仕方を

変更するという比較的簡単な方法によって負荷変動をなくすことが可能であり，ラジアノレ方向の

バランスを損なうことなく，モーメント方向のバランスを改善することができることがわかった.

その方策の有無による負荷分布の違いを比較計算した例について以下に示す.従来型ボーノレね

じの主な仕様と荷重条件を表4-3に，その構造を図4-17に，比較計算結果を図4-19に示す.

ボ、ーノレねじナット ボ、ーノレねじナット
-ボール循環穴

ボ、ーノレねじ軸

図4-15 循環こま方式ボールねじの構造 図4-16 エンドキャップ方式ボールねじの構造
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図4-18に示した改良型ボーノレねじは，従来のボールねじに対して 1回路固と 2回路目， 3回路

目と 4回路目および5回路目と 6回路目との計3個所の位相間隔を， 116回転から 1/2回転へと

113回転大きくし，その他の位相間隔は 1/6回転のままとしたものである.

図4ー19に示すように，従来のボールねじはラジアノレ方向にはバランスがとれているので，ナッ

トの中央付近では負荷分布の均一性が比較的よいが，ナット中央から遠ざかるにつれて狭範囲の

変動成分が大きく現われている.これは，前述のモーメント方向のバランスの悪さによるもので

ある.

それに対して改良型ボールねじは，ラジアノレ方向とともにモーメント方向にもバランスがとれ

ているので，図の全体にわたって負荷分布の不均ーが小さくなっている.これは， 1， 3， 5回路

目と 2，4， 6回路目の各3回路では，ラジアル方向のバランスはとれている一方，モーメント方

向のバランスが悪い点は従来型ボーノレねじと同様であるが，従来型ボーノレねじでは，各3回路の

モーメント方向のアンバランスが同じ方向に作用するので，アンバランスが相乗されるのに対し

て，改良型ボーノレねじでは，回路の位相間隔を変更したことによって，それらが互いに逆方向に

作用することになり，モーメント方向のアンバランスが相殺されることによるものである.

このように， リターンチューブ式以外の循環方式についても， リターンチューブ式と同様の考

え方で，その方策を応用することによって，ボーノレ相互間の負荷分布が従来よりも大幅に均一化

され，負荷能力が向上することがわかった.

表4-3 従来型ボールねじの主な仕様と荷重条件

ねじ軸径 (mm) 100 

リード (mm) 24 

ボーノレ径 (mm) 15.875 

循環方式 循環こま式

ボーノレの回路数(巻数×列数) 0.83 x6 

循環こまの配列 1/6回転の等位相間隔

ナット外径 (mm) 149 

ねじ軸の支持条件 固定一自由

ナットへの荷重作用点 ねじ軸自由端側の端面

ボーノレねじに作用する軸方向荷重(kN) 147 
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図4-17 従来型の循環こま式ボールねじの構造

図4-18 改良型の循環こま式ボールねじの構造
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図4-19 負荷分布の比較

4.8 結論

高負荷用ボールねじのナット内負荷分布の均一化とそれによる寿命延長について行なった本章

の研究によって得られた主な結論は次のとおりである.

(1) ボーノレねじに軸方向荷重が加わったとき，特に荷重が大きい場合にボーノレ相互間に生じ

る負荷分布の不均一に着目して，そこには狭範囲の変動成分と広範囲の変動成分とが存

在することにあわせて，それらの変動成分の要因を明らかにした.

(2) それらの変動成分の要因に対して，ボーノレが循環する回路の配列に工夫を加えるなど，

幾つかの改良を組み合わせることによって，ボーノレ相互間のノ負荷分布を従来よりも大幅

に均一化して負荷能力を向上させることができ， 2倍以上のボールねじの長寿命化が実現

できた.
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第5章 高速・高加減速化にともなう精度の経年劣化

5.1 緒論

ボーノレねじの送りの高速・高加減速化にともない，ボーノレねじの位置決め精度の経年劣化が従

来に比べて格段に大きくなっている可能性がある.すなわち，高速・高加減速化にともない，加

速時，減速時の衝撃が格段に大きくなったことと，高速運転により総走行距離が大きくなったニ

とがあいまって，使用期間あたりの精度劣化が増大している可能性がある.

送りの高精度・高速化にともなって，案内部として転がりガイドを採用したものが増えている.

そのメリットのーっとして，転がりガイドでは，回転系の摩擦に打ち勝ってボールねじが回転を

開始すると，ガイドの非線形ばね特性の影響により，テーブノレもすみやかに移動を開始すること

がある.このため転がりガイドの場合は，ガイドの摩擦力によって生じる運動誤差(例えばロス

トモーションやステックモーション)はすべりガイドの場合ほど大きくない.例えば転がりガイ

ドでは，象限切換え時にスティックモーションにより発生する突起はかなり小さくなる町)これ

に対しすべりガイドでは，ボールねじが回転を開始するまでは，転がりガイドの場合と同様に突

起が発生し，回転を開始しても，ガイドの摩擦力を超えるまでのロストモーションおよびサーボ

系の応答遅れにより，さらに突起が増大する臼)

一方，転がりガイドの場合は摩擦が小さいので回転系のトルクで見ると相対的にボーノレねじの

摩擦トルクの変化が，サーボ系の特性との関係で送り精度に影響する度合が大きいと考えられる.

藤田の研究では，転がりガイドを用いた送り機構の場合は，全摩擦トルクに対する回転系の摩擦

トルク(ボールねじ+ベアリング)の割合は約 80'"'-'90%であり，すべりガイドを用いた送り機構

の場合は約60%と報告している 69) このことからも転がりガイドを用いた送り機構では，ボーノレ

ねじ回転系のトルクの変化が運動精度に与える影響を検討する必要性が高いことがわかる.

ボールねじ送り駆動機構の位置決め誤差は2.4節で述べたように次のものからなる.

1) ヒ。ッチエラーによる誤差

2) ロストモーションによる誤差

3) スティックモーションによる誤差

4) 低摩擦領域における誤差

このうち， 4)低摩擦領域における誤差については既に3章で検討した.そこで本章では残りの

1) '"'-'3)について検討する.

1)ピッチエラーによる誤差は，第2章の図2-4からわかるように，主にボーノレねじのリード精

度に支配され， JISの高精度な等級のものを選択することで高精度化できる.2.3.6項で述べたよ

うに， 2)ロストモーションによる誤差は送り系の剛性が低下すると増大するので，ボーノレねじの
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摩耗劣化は送り系の剛性の低下を招いてロストモーション量を変化させる o 3)ステックモーショ

ンによる誤差は，送り系の摩擦力および摩擦トルクに対応するサーボ系の応答遅れによる運動誤

差であり，ボーノレねじの摩耗劣化は送り系の摩擦トルクを減少させるので，ステックモーション

量を減少させる方向に作用する.

そこで，本章においてはボールねじ送り駆動機構を高速・高加減速度で長時間運転した時の，

位置決め精度の経年変化におよぼすボールねじの摩耗劣化の影響について検討することとした.

本章の 5.2節では，試験に用いる送り駆動機構について考察し，これらの装置を用いて行う長

時間の連続運転条件について検討する o 5.3節ではこれらの試験によって得たれた結果について

考察している o 5.4節は以上をまとめた本章の結論である.

502ボーノレねじの摩耗とその数値解析

本節では，最高速度60mlrrrinで，案内要素として転がりガイドを用いた場合を想定したボール

ねじ送り系において，ボールねじの摩耗劣化が予圧トルク，ナット剛性，送り系の剛性の特性に

どの程度の影響を与えるかについて検討する.表5-1に示す仕様のモデ、ノレを用いて次の手順で、数

値解析を行なう.簡略化のために，ねじ軸の両端の支持軸受の剛性値は変化しないものと仮定し，

ボールねじの取付部剛性は充分に大きい値とする.

(1 ) ボールねじの予圧トルクは，計算寿命の 1/10以内の運転初期に初期値の 10%だけ低下

し，その後はゆるやかに摩耗が進行する安定状態となるものとする o (後述の図5-4参照)

(2) そのゆるやかな摩耗(ボーノレ径の減少)の進行について，平田らは運転距離と荷重をパ

ラメータとした式 (5-1)に示すボール径の摩耗率 U170)の実験式を提案している.ここで

は，これに新たに運転距離とボールの転走距離の関係を導入して，ボールの転走距離によ

るボーノレ径の摩耗率Ujを式 (5-2)として提案する.

u，-ADw Cal -
. Dw F Ls 

ここに， U1:ボーノレ径の摩耗率 (km・1) 

.L1Dw :ボーノレ径の減少量 (mm)

Dw:ボール径 (mm)

Ca:ボーノレねじの基本動定格荷重 (N)

F:軸方向荷重 (N)

Ls:ボーノレねじの走行距離 (km)

U--ADw Ca.-l乙 1-
J Dw F trodm Ls 

ここに， Uj:ボールの転走距離によるボール径の摩耗率 (km-
1
)
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p:ボーノレねじのリード (mm)

dm :ボーノレ中心円径 (mm)

(3) 試験を行なってボーノレねじ予圧トルクの減少量を測るとともに，予圧荷重の減少量，ボ

ーノレ，ねじ軸・ナットの溝面の摩耗の軸方向の全摩耗量を理論計算で推定する.ボーノレ径

摩耗量は，平田らの報告70)している“ボーノレねじ全体の軸方向摩耗量とボール径摩耗量の

割合について 3"'-'8:1で通常は5:1程度"をそのまま適用して全摩耗量の1/5と仮定して，

ボールの転走距離当りのボール径の摩耗率Ujを求める.

(4) ボーノレの転走距離当りのボール径の摩耗率Uj用いて走行距離とボール径摩耗量を数値

解析し，さらにボーノレ径の変化による予圧量，予圧荷重，予圧トルク，ナット剛性，総剛

性，縦方向の固有振動数の変化を以下の方法を用いて数値角卒析する.その結果を表 5-2に

示す.

(5) ダブルナット聞の予圧量 XFaは，おのおのナット単体に予圧荷重が作用した時の軸方向

変位量の和で，一般に同仕様のナットで、構成したダ、ブルナットでは式 (5-3)で示すように

単体の軸方向変位量の2倍となる.予圧量XFaの変化量はボーノレ径摩耗量Awの5倍とする.

h斗
ここに，XFa 予圧量 (μm)

α:ボール接触角 (rad)

β:リード角 (rad)

Q:予圧荷重による法線方向玉荷重 (N)

(5-3) 

k:ヘルツの弾性係数を含む内苦情造などによる係数，表5-1の場合はk=3.6

式 (5-4)に示す予圧荷重による法線方向玉荷重Qと予圧荷重 Faの関係を，式 (5-3)

を代入した式 (5固めによって，予圧荷重Faと予圧量XFaの関係は与えられる.

Q=J  
Z .sinα・cosβ

(6)予圧トルク Tと予圧荷重Faの関係 71)は式 (5-6)で与えられる.

T = 0.05. (t加が7×10-3
ここに，T:予圧トルク (N'm)
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九:予圧荷重 (N)

(7)ナット剛性Knと予圧荷重Faの関係閣は式 (5-7)で与えられる.

Kn =Kno-(士f
ここに， Kno:ボールねじナット剛性の初期値 (N/mm)

九o:予圧荷重の初期値 (N)

(8)送りねじ系の軸方向剛性(総剛性)Kt 

(5-7) 

ナット剛性値とねじ軸と支持軸受の軸方向剛性値から，式 (5-8)を用いて送り系全体の剛

性値Ktを算出する. (式 (2-7)の再掲)

11111  
一一一=一一一+一一一+一一一+一一-
Kt Ks Kn Kb K 

ここに， Kt:ボールねじ系全体の軸方向剛性 (N/mm)

ζ:ねじ軸の軸方向剛性 (N/mm)

Kn:ナットの軸方向剛性 (N泊m)

Kb :支持軸受の軸方向剛性 (N/mm)

(5-8) 

ん:ナットおよび軸受の取付部の軸方向剛性，他の剛性値に対して充分大きい

値であることを前提にとして，ここでは考慮しないこととする.

(9)縦方向の固有振動数Ia

送りねじ系の軸方向剛性Ktとテーブル質量mtから，式 (5-9)を用いて縦方向の固有振動

数Iaを算出する. (式 (2-9)の再掲)

λ= ~Jr X ~Kt x 103/mt 

ここに， Ia:縦方向の固有振動数 (Hz)

mt:テーブル質量 (kg)

5.3 検証試験

5.3.1 試験装置と方法

(5聞9)

前節の考察を検証するために行なう長期間の精度劣化試験に用いる試験装置の概要を図 5-1に

示す.それに用いるボールねじと支持軸受および転がりガイドの仕様は表 5-1に示したとおりで

ある.

試験運転の条件を表5-3に示す.最高送り速度を60mlminとし，加減速度を 12700 mmls2 (1.3G) 
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とする.ボーノレねじの潤滑は，最も一般的に使用されているグリース LRL3を定期的に適量補給

して潤滑不良のない条件とする.図 5-2に示す試験運転速度ノミターンで、長期間の連続運転を行な

い，運転後に予圧トルク，摩耗量，剛性の変化を測定する.試験運転の総走行距離は，試験条件

によるボールねじのブレーキング寿命計算値Lh=345kmの 6倍の2070kmとする.

試験運転の途中では，走行を適宜止めて，予圧トルクの変化のみを測定する.予圧トルクは3.3

節の図 3-9に示したボーノレねじ専用のトルク試験装置を用いて測定する.ボールねじのナット剛

性は運転前と 2070kmの運転後に，図5-3に示す測定装置を用いて測定する.その測定原理はね

じ軸を固定し，引っ張りと圧縮の所定の軸方向荷重を与えて，軸とナットの相対変位を連続的に

測定し，荷重との関係をXYレコーダに記録する.

表 5一1 モデルの仕様

ねじ軸径 (mm) 50 

リード (mm) 30 

ボール回路数(巻数×列数) 2.5X2 

ボーノレ径 (mm) 7.144 

ボール中心円径 (mm) 51.5 

ボーノレねじ ねじ軸のボーノレ溝谷径 (mm) 44.1 

予圧形式 ダ、ブルナット間座予圧

予圧荷重 (N) 2800 

基本動定格荷重 (N) 80100 

ねじ軸支持軸受間距離 (mm) 1040 

ねじ軸両端部の支持方法 固定ー固定

形式 40TAC72DFF 

両端の
基本動定格荷重 (N)

支持軸受
51500 

剛性 (NIμm) 2450 

案内機構 転がりガイドの形式 LA45-Z3 (スライダ4個)

テーブノレ質量 (kg) 2000 

駆動モータ ACサーボモータ 12Kw
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表 5-2 ボールねじの摩耗劣化と諸特性の変化の数値解析値

走行距離 (km)

特性項目
[計算寿命値比]

。 34.5 345 690 2070 2760 3450 

[oJ [O.lLhJ [1.0LhJ [2.0LhJ [6.0LhJ [8.0LhJ [10.0LhJ 

ボ、ーノレ摩耗 (μm) 。 0.l6 0.22 0.29 0.54 0.67 0.80 

全摩耗量 (μm) 。 0.8 1.10 1.45 2.70 3.35 4.00 

予圧量 XFao (μm) 11.8 11.0 10.7 10.35 9.10 8.45 7.80 

予圧荷重 Fa (N) 2800 2520 2420 2300 1 890 1 700 1 500 

予圧 トノレク (N・cm) 155 140 134 128 105 94 83 

T 比率 0.90 0.86 0.83 0.68 0.61 0.54 

ナット (NIμm) 1370 1320 1300 1280 1200 1 160 1 115 

剛性 Kn 比率 0.96 0.95 0.94 0.88 0.85 0.81 

(NIμm) 572 563 560 556 540 532 522 
総剛性Kt

比率 0.98 0.98 0.97 0.94 0.93 0.91 

縦方向の固有振動数
85.2 84.5 84.3 84.0 82.7 82.l 81.4 

Ia (Hz) 

図5-1 精度劣化試験装置の概要
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表5-3 試験条件

最大送り速度 (m細血) 60 

加速度(mm1s2) 12 700 (1.3G) 

ストローク (mm) 600 

最高回転数 (min-1) 2000 

平均速度 (m1min) 5.09 

最大軸方向荷重 (N) 25680 

平均軸方向荷重 (N) 23660 

冷却条件 中空ねじ軸強制冷却

潤滑斉リ
グリース LRL3(基油粘度37mm2/s) 

を定期的に補給する.

繰返し連続運転

図5-2 モデル運転の速度パターン
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圧縮 弓|蚕

ボールねじ軸

記録

ボ、ールねじナット

6量出

図5-3 ボールねじの剛性測定装置の概要
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5.3.2 試験結果と考察

(1) ボーノレねじの予圧トルクの変化

ボールねじ専用のトノレク測定機を用いて，回転速度 100min-1の条件で測定した予圧トルク

値を図5-4にプロットして示し，試験運転前・後の予圧トルクの測定結果を図5-5に示す.試

験運転前の予圧トルク値は (a)に示す155N.cmで、あったのが， 2070 kmの試験運転後には

同図 (b)に示すように105N.cmとなり，試験運転後の予圧トルクは試験前予圧トルクの68%

に減少している.

(2) ナット剛性

ボーノレねじ剛性測定機を用いて，軸方向荷重によるねじ溝とボーノレとの聞の弾性変形量の測

定データからナット剛性を評価した結果を表5-4に示す.測定値と数値解析値はいずれも 20%

以内の違いであり，よく一致していると言える.試験運転前後のナット剛性の減少は，数値解

析では 15%に対して測定値では 19%であり，減少率は測定値の方が若干大きいが，定性的には

よく一致している.

(3) ボール溝面の摩耗

2070kmの運転後の，ねじ軸とナットのボーノレ溝面の溝直角断面方向の表面フ。ロファイルを

測定し，ボールの非走行部と走行部の差異を摩耗量とする.ねじ軸のボーノレ非走行部と走行部

の溝面の表面プロファイルを図5-6に示す.これによりボール走行部の摩耗量は 1μm以下で

あることがわかる.

(4) ボール直径摩耗量

最小単位0.1μmのボーノレ径測定器を用いて，初期に組み込んだボールと同じ寸法の未使用ボ

ールを準備しておいて， 2070 kmの運転後のボーノレの直径と比較測定する.運転後の測定結果

は未使用ボールに対してナット Aのボールの直径は 0.2μm減少し，ナット Bのボールの直径

は0.1μm減少した.

(5) すきま

2070 kmの運転後，予圧間座を外してナット A，ナット Bの単体状態でねじ溝とボールとの

聞のラジアル方向のすきま量を，最小目盛1μmのダイアノレゲージを用いて測定した値を表5-5

に示す.ボール溝とボーノレの接触角度が45
0

であることから，ラジアノレ方向のすきま量がスラ

スト方向のすきま量とほぼ等しいとする.ナット AとBの変化量の和が全摩耗量であり，その

値は3μmとなった. 予圧トルクの減少量から求めた全摩耗量の数値解析値は2.7μmであり，

実測値3μmとほぼ一致している.

提案したボールの転走距離によるボ、ールの直径摩耗率 Ujを検証試験のボーノレ摩耗量から求め

ようとしたが，ボールの摩耗量はごくわずかであるので，定量的に評価する値として適していな

61 



いことがわかった.そこで、ボーノレの摩耗量の代わりに， 34.5 km (0.1Lh) '"'-'2070 km (6.0Lh) の試

験運転中にボーノレねじの予圧トルクが 140N.cmから 105N.cmに減少したことから，その問のボ

ーノレの直径摩耗量は 5.2節 (3)の関係から 0.38μmと推定した.この値を用いて式 (5-2)から

計算した，解析モデ、/レにおけるボーノレの転走距離によるボ、ーノレの直径摩耗率は Uj=1.64X10・8と

なり，非常に小さいことがわかった.

数値角卒析と検証試験の結果から，ボーノレねじの摩耗が進行しても予圧トルクが50%以上残存し

ている範囲では，送り駆動系の精度劣化への影響は小さいことがわかる.このモデ、ルの数値解析

では，計算寿命の6倍に相当する 2070 kmの走行後の予圧トルクは65%以上残存していて，ボ

ーノレと軸・ナットの全摩耗量は3μm程度で，ナット剛性は 12%減少するが，送り系の軸方向剛

性，縦方向の固有振動数，ロストモーション量の変化はいずれも 6%以内とわずかである.
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図5-4 走行に伴うボールねじ予圧トルクの変化
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ボールねじの予圧トルクの変化
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表5-4 ナット剛性測定値

試験運転前 試験運転後

ナット剛性測定値 (NIμm) 1270 1030 

[比] [IJ [0.81J 

数値解析値 (NIμm) 1370 1200 

[比] [IJ [0.88J 

μm  0 

μm  0 

A
U
 
--

5 

-5 

A
U
 

1
A
 。 0.5 1.0 1.5 2.0 

(a) 未使用溝

2.5 3.0 

10 

1μm 
5 

-5 

-10 

。 A
U
 

唱

E
A 1.5 2.0 2.5 0.5 3.0 

(b) 試験運転後の使用溝

図5-6 ボール溝面の表面プロファイルの変化

表5-5 単体ナット状態でのすきまの変化

試験運転前 試験運転後 変化量 全摩耗量

ナット A (μm) 11 12 
3 

ナット B (μm) 10 12 2 
一
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5.4 結論

ボールねじの高速・高加減速化にともない総走行距離が大きくなって，使用時間あたりの精度

劣化が増大することに関して，ボーノレねじの摩耗，予圧トルクの減少，送り系の軸方向剛性への

影響などを検討した.本章で得られた主な結論は次の通りである.

(1) ボールの転走距離によるボーノレの直径摩耗率 Ujを式 (5-2) として提案し，検証試験に

よってその妥当性がほぼ確認された.

(2) 高速かっ高加減速度の送り条件で，計算寿命の6倍に相当する長期連続運転を行なった.

それによるボールねじの摩耗は，ボーノレ，ねじ軸とナットの溝面の軸方向の全摩耗量で3

μm程度と，かなり小さいことがわかった.

(3) その摩耗によってボールねじの予圧トルクが減少するが，まだ 65%以上残存していて，

ナット剛性は 12%減少するが，送り系の軸方向剛性，縦方向の固有振動数，ロストモー

ション量の変化はいずれもわずか6%以内と極めて小さいことがわかった.予圧トルクが

この程度残存すれば，摩耗による精度劣化は大きな問題にならないことがわかった.

65 



第6章高速性能の向上

6.1 緒論

NC工作機械の代表格で、あるマシニングセンタの，早送り速度と切削送り速度の変遷を図 6-1

に示す.図6-1から， 1995年以降において高速化の進展が特に著しいことがわかる.第2章で述

べたように，昨今のような高速送りになると，加工能率の向上のためには単なる高速化だけでは

あまり意味がなく，高加速度化が伴わなければならない.したがって，高速化に伴なう大幅な高

能率化を達成するためには，過渡状態での高加速度化と定常状態での高速化をともに実現させる

必要がある.

過渡状態での高加速度化のために必要な要素技術としては，第2章の図2-4からわかるように，

1)サーボモータの最大出力トルクの増大

2)モータ軸換算の慣性モーメント低減のための，移動体の軽量化と回転要素の軽イナーシャ化

3)高加速度による慣性力に耐える負荷能力

が必要である.

定常状態での高速化のために必要な要素技術としては，第2章の図2-4にからわかるように，

4)ボーノレねじの大リード化

5)ボール循環機構部のリターンチューブの耐久性向上(高速回転に耐えるボ、ールねじの製作)

6)振動・騒音の抑制

7)温度上昇の抑制

が必要である.

そこで本章以下においては，中・大型のボーノレねじが使われるNC工作機械の送り駆動機構用

に主眼を置いて，高速・高加減速化を実現するボーノレねじを新たに研究開発することとした.そ

のため，前述の項目のうち本章においては， 5)ボーノレ循環機構部のリターンチューブの耐久性向

上(高速回転に耐えるボーノレねじの開発)について研究することとした.なお， 6)振動・騒音の

抑制法については第7章で検討し， 7)温度上昇の抑制法については第8章で検討する.

ボーノレねじにおけるボーノレの運動形態は，ボールが負荷を受ける転動溝については転がり軸受

のそれと基本的に同じである.その一方で、ボーノレねじにおいては最高回転速度(後述するゐ.n

値)が転がり軸受に比べて一桁以上小さいので，転動溝における特性に対しては数倍程度の高速

化は大きな支障にはならない.ボーノレねじが転がり軸受と大きく異なる点は，ボーノレの循環構造

を持つことである.ボールねじは，理論上無限のストローク運動を行なうことができるように，

ボールを循環させる機構を有している.そのために，ボールが負荷を受ける転動溝と，無負荷と

なる循環路とのつなぎ目において，ボーノレの急激な経路変更が生じ，ここで大きな負荷変動が発
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生している.そのために，使用されるリターンチューブの耐久性向上が高速化への大きな問題点

になっている 73)

本章の 6.2節では，従来の高速ボールねじ送り駆動機構で、問題になっていたボールのリターン

チューブを改良して耐久性を格段に向上させるために有効な方策について検討し，6.3節では応力

解析を行なってその方策を具体的に決めるとともに，その効果を定量的に解析する.6.4節では新

しく開発したリターンチューブの耐久性の試験法について述べ，6.5節では得られた試験結果につ

いて考察している.6.6節は以上をまとめた本章の結論である.

120 
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80 

日
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• 
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•• . 
0 

1955 1960 1965 1970 1975 1980 1985 1990 1995 2000 2005 年

図6-1 マシニングセンタの早送り速度と切削送り速度の変遷

6.2 リターンチューブの耐久d性能の改善法

ボーノレねじ送り駆動機構として最も普通に使用されているボールチューブ式ボールねじにおい

て， リターンチューブは図 6-2に示すように，ナット内の転動溝の出口③部から排出されたボー

ルを，再び、ナットの転動溝の入り口⑧部に導いて，ボーノレを循環させるために設けられている.

その構造と形状から，ボールの急激な経路変更が生じる場所が存在する.すなわち，送り方向に

運動していたボーノレを，③部から⑧部へ向けて逆方向に移動させねばならない.その急激な運動

方向の変化が生じる場所が，③，⑧部に位置するボーノレチューブの両先端部で、あり，その形が人

間の舌に似ていることからタング部と呼ばれている(図6-2参照).ボールねじ軸が回転するとボ

ーノレの循環が生じ，タング部にボーノレが繰り返し衝突するので，そこに繰り返し衝撃力が作用す
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る.ボーノレねじの送りが高速になって回転速度が高くなると，ボーノレねじのボーノレ中心円径 dm

(mm) とボーノレねじの回転速度n(min-1) の積で表わされる dmon値，すなわちボーノレの公転速

度が大になり，その繰り返し衝撃力もまた大きくなる.さらに，タング部の根元部分は，ねじ軸

外径部との接触を防ぐためにくびれた形状になっており，そこに応力が集中することによって損

傷が生じる可能性があり，今まではこれによってボールねじの最高回転速度が制限されてきた 74)

従来のボールチューブのタング部形状は，ボールねじを組み立てたとき，ねじ軸の形状に三次元

的にほぼフィットして，ねじ軸と接触しないように，その聞にわずかなすきまを持たせるように

設計されていた.そのため，タング部の根元部分。はくび、れた形状になっており，そこには曲率

がかなり大きい部分が存在して，応力が集中しやすい形状になっている(図 6-5(a)参照)0 こ

のタング部が疲労破壊により折損した一例を写真 6-1に示す.なお，写真ふ1は他の図とは上下

逆の姿勢になっている.

タング部を強化する方法として，タングの先端部近傍については，転動溝と循環路との聞のボ

ーノレの運動の滑らかさを確保するために従来通りとすべきであるが，タング部の根元部分につい

ては，ねじ軸との間により大きめのすきまが許容されるので，根元部分を大きめの円弧形状にし

て，応力集中を緩和する方法が考えられる(図 6-5(b)参照)0 また，ボーノレチューブの材質や

厚さ寸法を変更して，その強度を向上させる方法も考えられる.

そこで，表 6-1に示す仕様のボールねじを対象として，これらの方策を検討して，その有効性

を検証することとした.すなわち，タング部についての応力解析を行なうことによって改良型リ

ターンチューブの仕様を具体的に検討し，従来型のリターンチューブの応力解析結果との比較か

ら，これらの方策の効果を定量的に予測する.そして，改良型リターンチューブを試作し，高速

耐久試験を行なって，従来型リターンチューブと性能を比較することとした.

表6-1 検証試験に用いたボールねじの仕様

ねじ軸径 (mm)

リード (mm)

ボール径 (mm)

リード角 c) 
ボーノレ中心円径 (mm)

55 

10 

6.35 

3.3 

56 

ボーノレ回路数(巻数×列数) 2.5X2 
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図6-2 リターンチューブ式ボールねじの構造

写真6-1 リターンチューブ、の損傷例
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6.3 応力解析

6.3.1 応力集中を考慮しない場合の応力解析

先ず，ここでは応力集中は無視して，ボールの衝突に伴なう衝撃力によって発生するタング根

元部分の応力を解析する.なお，解析にあたって以下の仮定を置くこととし，後の FEM解析や

検証試験の結果によって仮定の妥当性について考察を行なうこととする.

仮定1.リターンチューブのタング部を，断面が一様な長方形の片持ち梁に近似する.

仮定 2.ボーノレが梁に衝突する方向の運動エネルギが，すべて梁のひずみエネルギに変換され

るものとする.

この仮定を用いると，以下の式 (6-1)，(6-2)， (6-3)が成り立つ.

M ，_ ~ _ ~ 6F，_ . L，_ 
σ，~ -一一ιx10":>= --0 y 
U Zb b.hL 

ここに， σb :梁の固定端に加わるモーメントによって生じる最大応力 (Mpa)

Mb: 梁の固定端に加わるモーメント (N.m)

Zb :梁の断面係数 (mm3)

Fb :ボールの衝突によって梁に作用する力側)

Lb : 固定端からボーノレの衝突位置までの梁の長さ (mm)

b :梁の断面の幅 (mm)

h :梁の断面の高さ(厚さ) (mm) 

F. L，_3 4F. . L，3 
X，_ = ~ ~ = ~ ~内

U 3Eb.ιEb・b.hJ 

ここに，Xb ボーノレの衝突位置における梁の携み (mm)

Eb : 梁の帯創単性係数 (Mpa)

ι:梁の断面二次モーメント (mm4)

1 今 1_ ~ __~ 
-m・ザ = _:_ F，_ . x，_ X 10-.) 
2 2 U U 

ここに，m ， ボーノレの質量 (kg)

v ， ボーノレが梁に衝突する方向の速度(mJs)

(6-1) 

(6-2) 

(6-3) 

式 (6-2)，(6-3) より式 (6-4)が得られ，式 (6-1)，(6-4)より式 (6-5)が得られる.

m>i• ν-EM.bM.h?i m Fb = .. r • ~ b V ~ . r X 1 OJ/ L (6-4) 
2Lb2 
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(6-5) 

式 (6-5)から，梁の固定端に加わる最大応力 Gは速度νに比例し，また，ボーノレの質量mの

1/2乗，すなわちボール径の 3/2乗に比例して，タング部の厚さ h，幅b，長さんのそれぞれの 1/2

乗に反比例する.したがって，ボーノレ径が変化しでも，タング部の各寸法がそれに比例して変化

すれば，応力は変化しないことがわかる.

6.3.2 応力集中を考慮したFEM解析

次に，タングの先端部分に力が作用したときの，根元部分に生じる応力集中の程度を調べるた

めにFEM解析を行なう.解析に用いたボールねじの仕様は6.3.1で用いたものと同じ表6-1に示

すものとし， FEM解析に用いるモデ、ルの一例を図6-3に示す.

最初に，タングの根元部分の隅部の半径の大きさによって，生じる最大応力がどのように変わ

るかを解析した結果を図 6-4に示す.図 6-4の横軸は隅部の半径の大きさであり，縦軸は，タン

グ先端部に所定の荷重 10Nを加えたときに生じる最大応力を示したものである.

図6-4から，隅部の半径が大きくなるにしたがって最大応力が小さくなっていくが，隅部の半

径がある程度以上大きくなると一定値に近づき，最大応力の変化が小さくなることがわかる.こ

の結果に，タング部の根元部分とねじ軸との聞のすきまの許容値について検討した結果を加味し

て，本仕様の強化型ボールねじについては隅部の半径を 1mmにすることとした.

次に，従来のタング部形状と強化型のタング部形状との応力を解析した結果を比較して図ふ5

に示す.また，それらを定量的に比較したものを表 6-2に示す.図 6-5(心は従来型についての

解析結果であり，この場合の最大応力を基準に採って 1とする.

図6-5(b)は試作品A，すなわち後述する方策①(根元部分を円弧形状とし，その半径を 1mm

にする)のみを施した場合であり，表6-2に示すように従来型に比べて最大応力が0.53倍に低減

した.試作品Bは，方策①に加えてさらに後述する方策②(リターンチューブの厚さ寸法を1.4mm

から1.8mmへ大きくする)を施した場合であり，表6-2に示すように最大応力は従来型に比べる

と0.34倍となっている.これは，試作品Aに比べても 0.65倍に最大応力が低減しており，この結

果は式 (6-1)によく合致(ボールの衝突によって生じる力Fbが一定であれば応力 σは厚さ hの2

乗に反比例)する ((1.4/1.8Yξ0.60)ものである.ただしこの解析では九を一定としており，

実際には式 (6-4)に示したようにFbもhに伴なって変化するので，結局，式 (6-5)のようにσ

はhの1/2乗に反比例することになる.したがって，方策②による最大応力の低減化効果は， 1.13 

倍 ((1.8/1.4)0.5ミ1.13)程度になると予測される.

式 (6-5)より最大応力とボールの速度とは正比例の関係にあるので，試作品A，Bは，従来型

に比べて，後述する方策③(ボーノレチューブの材料の変更)を考慮に入れなくても，ボーノレねじ
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の回転速度をそれぞれ1.65倍， 1.87倍に大きくできることが予測される.

なお，試作品を2種開発する目的は，方策①と②のそれぞれの効果を個別に評価することによ

ってその信頼性を向上させることと，実用面で、はボーノレねじの仕様やコストとの兼ね合いで仕様

を選択できるようにするためである.

以上の検討内容に基づいて，さらにボーノレチューブを強化するための材料の変更も加えて，下

記3点の方策を採ることとした.

①タング部の根元部分を円弧形状とし，その曲率半径を従来の約0.3mmから lmmへ大きく

する.

② リターンチューブの厚さ寸法を従来の1.4mmから 1.8mmへ大きくする.

③ リターンチューブの材料を従来のステンレス鋼(引張り強さ ~520N/ mm2) から析出硬化

系ステンレス鋼の硬化処理材(引張り強さミ1100N/mm2)へ変更する.

試作品 A，Bは従来型に比べて，解析結果から算出したように，方策③を採用しなくても，ボ

ーノレねじの回転速度をそれぞれ1.65倍， 1.87倍に大きくできることが予測される.なお，方策③

によるボーノレねじの高速化への効果については，これを理論的に予測することは困難なので， (x 

α) として検証試験でこれを評価することとする.

図6-3 リターンチューブタング部のFEM解析に用いる分割モデルの一例
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図6-4 タング根元部分の円弧半径と最大応力の関係

表6-2 リターンチューブに生じる最大応力

最大応力 (N/mm2) 従来品比

従来品 97.8 

試作品A 51.5 0.53 

試作品B 33.5 0.34 
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6.4 検証試験の装置と方法

検証試験に用いるボールねじは表 6-1にその仕様を示したものと同ーのものとし，試験に用い

る装置の概要を図6-6に示す.

先ず予備試験として，回転速度540""2040 m血ーlで、ボールねじを駆動し，タング部にボーノレが衝

突する際に，タング部に加わる衝撃力をひずみゲージを用いて測定した.その結果を図 6-7に示

す.このようにして求めたボールねじの回転速度と衝撃力との関係を図6-8に示す.図6-7から，

リターンチューブの出入り口のうち，ボーノレがリターンチューブへ入る側で、は，ボールが通過す

る規則的な周期で衝撃力が検出されているのに対して，ボールがリターンチューブから出る側で

は発生する力が非常に小さいことがわかる.また図 6-8から，タング部に加わる衝撃力はボーノレ

ねじの回転速度に比例していることがわかった.これは，式 (6-4)における Fbとvとの関係と

一致し，先に述べた FEM解析結果ともあわせて， 6.3.1に示した解析の前提とした仮定が妥当で

あったことが確認された.

次に，上で述べた方策の有効性を高速耐久試験によって検証する.

6.3.2のFEM解析の結果などから，従来の高速駆動用ボーノレねじはリターンチューブのタング

部根元部分の形状と材質に改善すべき点があることがわかったので，表 6-3に示すような改良を

施したリターンチューブを試作した.試作品Aは，上記方策の①と③とを施したもの，すなわち

タング部の根元部分の形状を変更するとともに，リターンチューブの材質を変更したものであり，

試作品Bは，それらにさらに方策②，すなわちリターンチューブの厚さ寸法の変更を加えたもの

である.これらの改良型リターンチューブが実際にどの程度の高速運転に耐えられるかの試験を

行なう.試験走行中，ナット外周部の温度と振動および駆動トルクを常に測定し，それらの急激

な変化あるいは運転の停止などによって異常の有無を検出する.

耐久走行の到達目標は，ボールがタング部に衝突する回数，すなわちボ、ールがリターンチュー

ブへ入る回数によって定め これを 5X108固とした.これは，S剖曲線の考え方 75)をベースと

しながらも， S-N曲線の考え方では鋼材の場合の応力繰り返し数は 1X 107以下でよいが，図 6-7

に示したように衝撃力にばらつきがあることや従来の高速耐久試験の結果などから安全係数を考

慮して設定したものである.
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供試リターンチューブ仕様の 駆動モータ

図6-7

図6-6 リターンチューブ、試験装置の概要
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図6-8 ボールねじの回転速度と衝撃力の関係

(ボーノレねじ軸径55mm，リード 10mm，ボール径6.35mm ) 

6.5 試験結果と考察

改良型リターンチューブの高速耐久性試験を前節の条件下で、行った結果を図 6-9(試作品 A)，

図ふ10(試作品B)に示し，これより読み取った耐久限度の試験結果を表6-3中の右欄に示す.

この結果より，従来型のリターンチューブはdmon値8万が試験による耐久限度で、あったが，試作

品Aはdmon値 16.5万(従来型の2.1倍)が耐久限度となり，試作品Bはdm.n値 19万(従来型

の2.4倍)が耐久限度であることがわかった.この高速回転性能の向上は， FEM解析結果などか

ら予測した効果が1.65(xα)倍(試作品A)および1.87(xα)倍(試作品B)で、あったこと

から (xα)すなわち方策③リターンチューブの材料の変更による効果は1.3倍程度であること

がわかった.

これは，たとえばボールねじの軸径が40mm，リードが30mmの時には，最高送り速度がそれ

ぞれ120mlmin， 139 mlminに相当することになる.これによって，従来のボールねじ送り駆動機

構の最高送り速度の限界とされていた50mlminに対して，大幅な高速化が可能である.
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図6-10 リターンチューブ試作品Bの耐久試験結果

(0 :タング部に異常なし X:タング部に亀裂または折損を確認)
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表6-3 各種リターンチューブの試験結果

方策内容
耐久限度

dmon値(比)

従来品 80000 ( 1 ) 

①タング部根元部の円弧の曲率半径を従来の約O.3mrnか

ら1mrnに大きくする.

試作品A ③材料を従来のステンレス鋼(引張り強さ詮520N/mrn2) 165 000 (2.1) 

から析出硬化系ステンレス鋼の硬化処理材(引張り強

さミ1100 N/ mrn2) に変更する.

①タング部根元部の円弧の曲率半径を従来の約O.3mrnか

ら1mrnに大きくする.

試作品B
②厚さ寸法を従来の1.4mrnから1.8mrnに大きくする.

③材料を従来のステンレス鋼(引張り強さミ;;520 N/ mrn2) 
190 000 (2.4 ) 

から析出硬化系ステンレス鋼の硬化処理材(引張り強

さミ1100N/ mrn2) に変更する.
L一 一一一

606 結論

本章では，ボーノレねじ送り駆動機構の最高送り速度を上げるための問題点について検討し， リ

ターンチューブのタング部の改良を応力解析によって検討し，耐久試験によってその効果を確か

めた.本章で得られた主な結論は次の通りである.

(1) ボーノレねじの最高回転速度の限界を決めているのは， リターンチューブのタング部根元

部分の疲労強度である.

(2) 従来型のリターンチューブの最高回転速度の限界がdmon値8万で、あったものを，タング

部の根元部分の形状を変更するとともに， リターンチューブの材質を変更することによ

って，限界をdmon値 16.5万に向上できる.

(3) さらに， リターンチューブの厚さ寸法の変更を加えることにより，最高回転速度の限界

をdmon値 19万にと向上できる.

(4) (2)， (3)はボーノレねじの軸径40mrn，リード30mrnの場合には，それぞれ最高送り速

度 120mlmin， 139 mlminに相当し，従来の50mlminに比べて大幅な高速送りが可能とな

った.
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第7章振動・騒音特性の改善

701 緒論

6.1節で検討したように，ボールねじ送り駆動機構の高速化のためには，解決せねばならない問

題が多数ある.その重要なものの1つが振動・騒音特性の改善である.

第2章の検討結果からわかるように，ボーノレねじ駆動系の騒音には，サーボモータ，カップリ

ング，ねじ軸を支持する軸受，ボーノレねじおよびテーブノレ案内の作動音が混在しているが，特に

高速送りの場合にはボールねじの走行音が最大の原因であることが多い 76) ボールねじの心騒音は，

後述するようにdmon値とともに，またボール径が大になるとともに，大きくなるので，使用環境

への負荷の増大をもたらさないためにも，ぜひとも改善せねばならない特性である.また， l騒音

は遮断することによってある程度は小さくすることができるが，これでは根本的な解決にはなら

ない.騒音を遮断しても振動力が減少していなければ，結局その振動によって機械系が励振され，

機械の固有値成分の特徴をもった音，振動が現われることが多い.第 1章でも述べたように，振

動は音の要因になるばかりではなく，高精度化を損なう要因ともなるので，極力これを抑制しな

ければならない.

振動・騒音のもう一つの問題として，ボーノレねじの危険速度がある.ボーノレねじは細長いねじ

軸の両端を支持して使用されるので，曲げ剛性が低く，危険な曲げ振動を生じやすい.この曲げ

の固有振動数と一致する回転速度がボーノレねじの危険速度と呼ばれている 77) 危険速度において

共振が生じると，ねじ軸が大きく振動して，溝面に損傷を与えたり，機械全体の振動・騒音を誘

発したりするなど，送りの高速化への大きな障害になっている.特に大ストロークのボーノレねじ

において，高速化が作業の高能率化に有効であることが認識され，普及するにおよび，長いねじ

軸が原因して危険速度が低下し，第6章で検討したdmon値よりもこの危険速度によって高速限界

が決まる場合も多くなってきた.

そこで本章では，以上に挙げたボーノレねじ送り駆動機構の振動・騒音特性の改善法および危険

速度への対処法について研究することとした.本章の 7.2節では，何が振動・騒音性能を支配し

ているのかについて考察した後，それらの改善法について検討し， 7.3節ではそれらの改善法の検

証試験を行うための装置と方法について述べ， 7.4節では検証試験を行ない，そこで得られた結果

について考察している o 7.5節は以上をまとめた本章の結論である.
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7.2 振動・騒音特性とその改善法

7ユ1 振動・騒音特性
ボールねじから発生する騒音の主なものとして，ボーノレが負荷を受ける転動溝を転がって生じ

るボール走行音と，ボーノレが循環路の出入り口や内部で、他の部品やボールと衝突して生じるボー

ル循環音の二つがある.ボーノレねじの大きさ別では，一般に中型・大型のボーノレねじでは，ボーノレ

循環音の方が大きく，逆に小型のボールねじでは，ボーノレ走行音の方が大きい.工作機械用のボ

ールねじは中型・大型のボーノレねじが多いので，これらの騒音は主にボール循環音で、あるといえる.

梶田ら 78)は長年にわたって蓄積した測定データから，ボーノレねじから発生する騒音の大きさの

評価基準として式 (7-1)を用いることを提案している.ここで，騒音の測定位置はナットストロ

ーク中央のねじ軸中心から 400mm離れた点としている(図7-4参照). 

dB = 25.2 x {loglo (Dw . dm • n x 10づ~+ω

ここに， dB:騒音レベル(dB)

Dw:ボーノレ径 (mm)

dm:ボール中心円直径 (mm)

n:回転速度 (min-1)

(7-1) 

この式 (7-1)から，ボールねじの振動・騒音特性の改善法として，以下の方法が有効と考えら

れる.

①式 (7-1)から，ボールねじのリードを大きくして回転速度nを減小させる.これによって，

第 2章の図 2-4からわかるように，騒音を抑えながら最高送り速度を大きくできるが，リ

ードを大とした影響で送り系のサーボ剛性の低下を招いて，運動誤差，加工誤差が増大す

るという別の問題が生じる.

②式 (7-1)から，ボール径Dwを小さくする.あるいは，ボール径を小さくする代わりに，

ボールの材料を鋼からセラミックに変えて軽量化する.鋼ボーノレとセラミックボールの物

性を比較して表 7-1に示す.この変更は，ボール走行音，ボール循環音の両者の低減に有

効であると考えられる.ただし，ボーノレ径Dwを小さくすると，それによってボールねじの

負荷容量が低下するという問題があり，セラミックボールは高価で、あるという問題がある.

③ボールねじから発生する騒音を制振鋼板のナットカバーなどで防音する.ただし， 7.1節で

述べたように，騒音を遮断するだけでは根本的な解決にはならない.

④ボール走行音の低減を目的として，ボーノレの転動溝に超仕上げ 79)を施すことによって，転

がり方向の面粗さを小さくする.ただし，この方法は，工作機械用の中型・大型のボールね

じへの効果は小さい一方で，コストアップとなる問題がある.

⑤ボール循環音の低減を目的として，ボーノレとボーノレの聞に写真 7-1に示すような樹脂製の
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ボーノレ保持ピースを挿入して，ボール相互間の衝突をなくすことによって，発生する振動

エネノレギを減小させる.ただし，保持ピースの挿入によって考えられる，負荷容量の低下

やボーノレの滑らかな循環機能の低下などの問題点を克服しなければならない.

⑥ボーノレ循環音の低減を目的として， リターンチューブ方式に代わる新しい循環構造を開発

し，ボールが循環路の出入り口や内部で他の部品と衝突する際に発生する振動のエネノレギ

を低減する.ただし， 目的にかなう優れた循環構造を開発する必要がある.

本章では，これらの方法のうち， NC工作機械などに用いられる中・大型のボーノレねじへの対

処法に主眼を置いて，①大リード化，②小径あるいは軽量ボーノレの適用，⑤ボーノレ保持ピース

の挿入，および⑥新しいボーノレ循環構造の開発，を取り上げて，それらの有効性を実際に確かめ

ることとした.

ボーノレ保持ピース

(樹脂製)

写真7-1 ボール保持ピース挿入したボールねじ(カットモデル)

表7-1 銅製ボールとセラミックボールの物性比較

項目 鋼製ボーノレ セラミックボーノレ セラミック/室岡

材質
軸受鋼 窒化珪素系

ー

SUJ2 セラミック ShN4

比重 7.8 3.1 ""'3.2 0.40""'0.41 

縦弾性係数 (GPa) 210 315 1.50 

熱膨張係数 (x10-6広) 12.5 3.20 0.26 

安刻云導率 (cal/cm・s. K) 0.10 0.07 0.70 

硬 さ HRC 60""'64 1470""'1620 HV20 ー

82 



7ユ2 ボーノレねじの危険速度への対処法
危険速度とは JISB 0153において，回転系が共振しているときの回転速度と規定されている 80)

ボールねじにおける危険速度とは，ねじ軸またはナットの回転速度と，動剛性の小さいねじ軸の

曲げの固有振動数とが一致するときの回転速度である.ボーノレねじの危険速度が一般的な危険速

度とは異なる特徴として，ねじ軸はその両端を支持されるだけでなく，ナットによっても支持さ

れるので，ナットの移動に伴なってねじ軸の固有振動数，すなわち作動中の危険速度が時々刻々

変化するということがある.さらに，ボールねじでは，回転の加減速が頻繁に繰り返されること

のために，特定の周波数範囲での共振を避けるという方法では危険速度に対する有効な対処法に

はならない.

一方向じ理由によって，ボールねじの場合は危険速度を瞬時に通過してしまうので，振動が長

く持続さえしなければ，大きな問題にはならない.しかし現実には，危険速度を通過するときに，

ねじ軸が目に見える大きさで振動しつづけて，機械全体を振動させたり，ナットや支持軸受に大

きな損傷を与えたり，サーボ系の不安定を引き起こしたりする.これは，ねじ軸が細長い棒であ

るため，ラジアル方向の動岡Ij性が低く，加振されるとなかなか振動が減衰しないためであり，そ

の現象は過渡的な強制振動と自由振動が重なったもので、ある.そのため従来は，ボールねじを危

険速度以上の回転速度で使用することはできないとされてきた.

以上のことから，ボールねじの危険速度への対処法として，以下の方法が考えられる.

⑦ リードを大きくして回転速度を低くする.これは， 7ユ1の方法①と同じである.
③ねじ軸径を大きくすることによって，固有振動数を上げて危険速度を高くする.ただし，

モータへの負荷イナーシャがその 4乗に比例して大きくなるので，デメリットの方が大き

いことが多い.

⑨ねじ軸に，たとえば図7-1に示すような中間サポート 81)を設けることによって，固有振動

数を上げて危険速度を高くする.図 7-1の例では，ナットと支持軸受のほぼ中央に中間サ

ポートのナットを配置して，それがボーノレねじナットの 112の速度で動かされるようにな

っている.ボールねじのねじ軸が長く，ラジアノレ方向の動剛性が低いので，このような比

較的簡単な中間サポートの付加でも危険速度を大幅に高くすることができる.ただし，部

品点数が多くなり構造が複雑になるので，コスト，スペースなどの面では不利になる.

⑩ねじ軸を中空にして，そこにダンパシャフトを挿入することによって減衰能を向上させる.

前述のように，完全な共振状態は一瞬であるので，ねじ軸の減衰能を大きくし，動剛性を

高くすることによって，危険速度を大過なく通過させることを狙いとする.ただし，この

方法によるダンパは，軸が回転する場合は内部減衰82)として作用し，危険速度を越える運

転で怯振動を増加させるため適用できないので，ナット回転のボーノレねじの場合に限定さ

れる.

本章では，これらの対処法のうち最も実用性が高いと判断される⑬ナット回転ボールねじの中

空ねじ軸へのダンパシャフトの挿入を取り上げて，その有効性を実際に確かめることとした.な
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お，ボールねじは一般にはねじ軸回転で使用されることが多いが，危険速度が問題となるのは，

むしろナット回転の場合が多い.これは，ねじ軸が長くなると，ナットよりもねじ軸の方がモー

タへの負荷イナーシャが大きくなるので，ナット回転とする方が有利になることや，長いねじ軸

を用いて複数のテーブルを駆動するような場合には，ねじ軸を固定してナット回転で使用される

ことなどが原因している.

試作するダンパシャフト内蔵ボールねじは，図7-2に示すように，ねじ軸が中空になっており，

その中にダンパシャフトが挿入される構造になっている.ダンパシャフトとしては，高周波タイ

プと低周波タイプの2種類を用いる.図7-3(a)は高周波タイプのダ、ンパシャフトであり，断面

は丸棒の形をしている.ねじ軸が振動しようとすると，ダンパシャフトもそれに伴って振動し，

ねじ軸とダンパシャフトの衝突によってエネルギを吸収し，減衰を与えるものである.なお，衝

突に伴なって発生する音への対策として，ダンパシャフトに樹脂チューブが巻かれている.これ

は原理的には衝撃ダンパの一種である.ただし，ねじ軸が長くなって，その固有振動数が低くな

ると，衝撃ダンパによる減衰はあまり効果的でなくなる.

図7-3(b)は低周波タイプのダンパシャフトであり，ブッシュ(支持点)を設けることによっ

て，ダンパシャフトの固有振動数をねじ軸のそれに近づけ，ねじ軸とダンパシャフトの相対振動，

そして衝突を発生しやすくしたものであり，それによってエネルギを吸収し，減衰を与えるもの

である.なお，高周波タイプと同様に音への対策として，ダンパシャフトに樹脂チューブが巻か

れている.これは，ダイナミックダンパとして作用させる方式のものであり，固有振動数が低い

領域で有効である.

ねじ軸の取り付けスパンから計算されるラジアノレ方向固有振動数と使用回転数との関係から，

これら 2種類のダンパシャフトを使い分けるが，条件によっては両者を組み合わせて使用するこ

ともある.

支持軸受|中間サポート用BSナット
タイミングベルト ¥ I {ナット回転)
&ブーリ 、

本テーブル用LG
締結口ッド

中間サポート用LG

BS:ポールねじ
LG:リニアガイド

図7-1 中間サポートを設けた高速ボールねじ送り駆動機構
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支持点

ダンパシャフト

(低周波タイプ)
樹脂チューフ、

コ

ボールねじ軸

ダンパシャフト内蔵ボールねじの構造

|/  / 

丸棒鋼材I / 

樹脂チューブ
(a)高周波タイプ

図7-2

に
(b)低周波タイプ

ダンパシャフトの構造
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7.3 検証試験の装置と方法

7.3.1 振動・騒音への対処法

防音室内に設置した振動・騒音試験用の装置を写真7-2に示し，その構成を図7-4に示す.振

動は，ナットの軸方向端面に取り付けた加速度ヒ。ックアップによって測定し，騒音は，ねじ軸心

から400mmの距離に配置したマイクロフォンを用いて測定する.試験対象のボーノレねじは，そ

の真の特性を評価するために，遮音効果をもっ防塵シーノレを取り外した状態で使用し，潤滑油と

してはボールねじ用としては最も一般的なISOVG #68を用いる.以下の3項目について試験す

る.

(1)大リード化と小径ボーノレの効果

ねじ軸径は40mmに統一し，リード/ボール径(ともにmm)の組合せを 16/7.9375，20/6.35 

および32/6.35の3仕様のボーノレねじについて，回転速度を変化させて騒音レベノレを測定する.

その結果から，回転速度を一定としたとき，送り速度を一定としたときの各々の条件下で騒音レ

ベノレを測定，考察する.また，得られた結果を，騒音レベルの実験式 (7-1)を用いた計算結果と

比較し，考察する.

(2)軽量(セラミック)ボールと保持ピースの効果

ねじ軸径40mm，リード10mm，ボール径6.35mmについては一定とし，鋼製ボールまたはセ

ラミックボーノレ，各ボール聞に挿入する保持ピースの有りまたは無しのすべての組合せ(合計 4

仕様)について，騒音レベノレを測定し比較する.

(3)新しいボール循環構造の効果

従来のリターンチューブ方式に代わる，エンドデフレク夕方式と呼ぶ新しく開発した循環方式

のボールねじの試験を行う.エンドデフレク夕方式は，従来のエンドキャップ方式をもとに循環

構造を改良したものである.具体的には，転動溝と循環路とのつなぎ、目において，循環部品がボ

ールをその進行方向に沿って滑らかにすくい上げることによって，ボールと他の部品との衝突に

伴なう衝撃力を大幅に小さくすることを狙いとしたものである.その全体的構造を図7-5に示し、

ボールの循環構造を図7-6に示す.エンドデフレクタは，ナット内の転動溝の出口③部から排出

されたボールを，再び、ナットの転動溝の入り口⑤部に導いて，ボールを循環させる.エンドデフ

レク夕方式は，ナット内の転動溝の出入口(③，⑧)部においてボーノレの経路変更がほとんどな

い循環構造である.

検証試験では，ねじ軸径40mm，リード20mm，ボーノレ径6.35mmのリターンチューブ循環方

式ボーノレねじとエンドデフレクタ循環方式ボールねじについて，騒音，振動を測定して比較する.
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写真7-2 振動・騒音の試験装置

同卜イクロ乃ン|

定盤

コンクリートベッド

サーボモータ

図7-4 振動・騒音用試験装置の概要
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エンドデフレクタ
(循環部品)

ねじ軸

エンドデフレクタ
(循環部品〉

図7-5 エンドデフレクタ式ボールねじ

エンドデフレク タ エンドデフレクタ

図7-6 エンドデフレクタ式ボールねじの循環構造

7.3.2 危険速度への対処法

中空ボーノレねじを用いて，ダ、ンパシャフトの有無およびダンパシャフトの種類によって， どの

ように振動特性が変わるかを測定し，比較する.まず，ねじ軸径40mm，リード40mm，ねじ軸

全長4150 mmのボールねじについて，ねじ軸上のナットの位置を移動させることによってねじ

軸の固有振動数を変化させて，ねじ軸を正弦波加振したときの振動を，ねじ軸に取り付けた加速

度計で測定する.

内蔵するダンパシャフトの種類は，高周波タイプ，低周波タイプおよび両者を組み合わせたタ

イプとし，ダンパシャフトなしの場合を含めて比較する.なお，このような長尺のボールねじを

試料として用いるのは，ねじ軸の固有振動数が低い領域も含めて，評価するためである.

次に，図 7・7にその概要を示す試験装置を用いて高速回転試験を行ない，ダンパシャフト(高

周波タイプ)の有無による振動特性を測定し，比較する.なお，長さ 4150 mmのボーノレねじは

長すぎて，試験機の都合で高速回転させることができないので，ここでは，ねじ軸径20mm，リ

ード40mm，ねじ軸全長2000mmのボーノレねじを用いて，危険速度を十分に越えるナット回転

速度3000min-1で試験を行なう.

試験に用いたボールねじ軸の固有振動数の測定値と運転速度パターンとの関係を図 7-9に示す.
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ボーノレねじ軸は図7-8に示す支持モデ、ルのように，両端部A，Bとナット Nの3点で支持されナ

ット Nは回転運転と共に移動するのでN-A間のはり構造と， N-B聞のはり構造の 2つの固有モ

ードが存在し，それぞれに対して l次および2次の固有振動数の測定値として4通りの線図で示

ボールねじ軸
ボーノレねじナットテーブノレ

案内機構

されている.

ナット回転のボールねじ高速試験装置の概要

軸端部 B

図7-7

軸端部 A

ボールねじ軸の支持モデル図7-8
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7.4 検証試験の結果と考察

7.4.1 振動・騒音への対処法

(1)大リード化と小径ボールの効果

3種類の仕様のボーノレねじについて，騒音レベノレを測定した結果を，ボールねじの仕様，速度

条件と併せて，表7-2に示す.表7-2において，同じ回転速度3000 min-1について比較すると，

ボ、ーノレ径を7.9375mmから6.35mmに小さくした効果が現われ，騒音レベルが3dB低下している.

これは，式 (7-1)から計算される上記したボール径の違いによる騒音レベルの差2.4dBにかなり

近い値である.また，同じ送り速度48m1minについて比較すると，ボール径を小さくしたことに

よる効果に，リードを 16mmから 20mm，32mmへとそれぞれ大きくして回転速度を下げたこと

による効果が加えられて，騒音レベルがそれぞ、れ5dBおよび 10dB低下している.この結果は，

式 (7-1)から計算される騒音レベルの差4.9dBおよび10.0dBによく一致している.このように，

ボーノレ径を7.9375mmから 6.35mmへと小さく，また， リードを 16mmから 32mmへと大きく

した結果では，送り速度を同じとした条件で，騒音レベルを 10dB低減することができた.

ただし，ボール径を7.9375mmから 6.35mmへ小さくしたことによってボーノレねじの負荷容量

は基本動定格荷重Caで69200Nから 51900Nへと 25%低下した.

表7-2 ボールねじの仕様と測定された騒音レベル

試料
ねじ軸径×リートや ボール径 送り速度 回転速度 騒音レベル

(mm) (mm) (mlmin) (min-1) (dB) 

① 40X16 7.9375 48 3000 89 

48 2400 84 
② 40X20 6.35 

60 3000 86 

48 1500 79 
③ 40X32 6.35 

96 3000 86 

(2)軽量(セラミック)ボーノレと保持ピースの効果

合計4仕様のボーノレねじを用いて，回転速度800---2400 min-1で、騒音レベノレを測定した，その

結果を比較して図 7-10に示す.図 7-10から，従来仕様のボーノレねじと比較して，各ボーノレ聞に

保持ピースを挿入することによって2---3dB，ボールの材料を鋼からセラミックへと変更すること

によって 4---5dB，両者を合わせると 7dB程度騒音レベルが低減するという効果が得られたこと

がわかる.
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図7-10 セラミックボールと保持ピースの効果

(3)新しいボーノレ循環構造の効果

従来のリターンチューブ循環式ボールねじと新しく開発したエンドデフレクタ循環式ボールね

じの騒音レベルを測定した結果を図7-11に示す.図7-11中の「従来方式のボールねじ平均値」

とは，式 (7-1)から計算される，従来の精密ボーノレねじの平均値とされている値である.図7-11

から，従来方式の騒音レベルは，その平均値と同等であるのに対して，エンドデフレクタ循環式

の騒音レベルは，これらに比べて5"-'7dB低減している.

このように騒音レベルに顕著な差が生じた主な原因は，従来のリターンチューブ循環式のボー

ノレ循環路が公転軌道の接線方向に対して20度の角度を有していたのに対して，エンドデフレクタ

循環式のボール循環路は公転軌道の接線方向に形成されているので，ボーノレ循環路内のボーノレ軌

跡が安定し，循環路内壁へのボーノレ衝突力が減少し，ボール循環音が減少したためである.松田

らの解析回)ではエンドデフレクタ循環式の循環路内壁へのボーノレ衝突カはリターンチューブ循

環式に対して約 1/15に減少している.

これを，図7-11の横軸にとった回転数との関係で考察すると，エンドデフレクタ循環式ボーる

ねじを2500min-1で駆動したときの騒音レベノレは，従来品の 1500 min-1のときの騒音レベルにほ

ぼ等しいので，エンドデフレクタ循環式ボールねじは，回転速度を従来のボールねじの 5/3倍に

大きくしても騒音レベルが従来よりも大きくならないという結果になる.また， )jrjの観点から，

仮にボーノレねじの数を2倍に増やすと 3dB， 4倍に増やすと 6dB騒音レベルが理論上大きくなる

ので，エンドデフレクタ循環式ボールねじを4本同時に動かしたときの騒音レベルが，従来のボ
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ーノレねじ l本分に相当することになる.

図7・11に示したデータのうち，回転数2500min-1 における騒音の測定データを周波数分析した

結果を図 7-12に示す.図 7・12から，エンドデフレクタ循環式は従来方式に比べて騒音レベルが

大幅に低減しているが，特に3kHz以上の高周波領域においてその差が大きいことがわかる.こ

のことは，高周波のかん高い音が小さくなることを意味しており，人間の耳にも感じられる好音

色の傾向に合致している.図7-13に，回転数2500min-1の振動の測定データを周波数分析した結

果を示す.図7-13から，振動も騒音と同様に，高周波領域において従来方式に比べて大幅に低減

している.

次に，回転数2500 min-1で測定された騒音と振動の時間波形を図7-14に示す.図7-14の横軸

は時間の経過を示しており，従来方式で、はボーノレの通過周期に相当す-る約 2.7msecの間隔で振

動・騒音が大きくなっているのに対して，エンドデフレクタ循環式ではそれらが判別できないレ

ベルにまで、小さくなっていることがわかる.

これらの結果から，循環機構を改良することによって，ボール循環部で発生する振動が大幅に

低減し，ボーノレねじの低振動，低騒音，さらに好音色化に高い効果があることがわかった.
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7.4.2 危険速度への対処法

まず，ねじ軸上のナットのストローク位置を変化させて，ダ、ンパシャフト付きのボールねじ軸

を両端部を試験台に固定して正弦波加振したときに測定された振動波形を周波数分析した.得ら

れたねじ軸の固有振動数とコンブライアンスの関係を図 7-15に示す.図 7-15から，ほぼ周波数

20Hzを境にして，固有振動数がそれ以下の領域では低周波タイプのダンパシャフトが有効であり，

それ以上の領域では高周波タイフ。のダンパシャフトがより有効であること，両ダンパシャフトを

組み合わせることによって，広い周波数領域をカバーして高い有効性を発揮できるることがわか

った.

図7-7に示した装置を用いて実際にボールねじの高速回転試験を行なって測定した，振動の時

間波形を図7-16に示す.ダンパシャフトを内蔵していない従来方式の場合は，危険速度を通過す

る時に大きな振動が発生し，運転が止まった状態で、も振動があまり減衰せずに続いている.なお

図7-16において，往路と復路とで振動の大きさに違いが見られるが，これは，ねじ軸に加速度計

を取り付けた位置と，ナットの移動方向との関係によって生じた違いで、ある.それに対して，ダ

ンパシャフトを内蔵した場合は，減衰能の向上によって共振らしい現象がほとんど認められてい

ない.なお，図7-16は回転速度3000min-1での測定結果であるが，このダンパシャフトを内蔵し

たボールねじは4000min-1の高速回転でも何の問題もなく，160 mlminの高速送りを達成するこ

とができた.

もちろん，一般的にはボーノレねじは危険速度以下で使用することが望ましいが，高速化と機械

のコンパクト化のために，危険速度を越える条件にならざるを得ないことがある.このような場

合はダンパシャフト内蔵ナット回転ボールねじが有効で、あることがわかった.ただし，実用に当

たってはダンパシャフトは機台や取り付け条件などによって特性が変化することがあるため，事

前に十分な確認が必要である.
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(ボーノレねじ軸径20rrnn，リード40rrnn，ねじ軸全長 2000rrnn，ナット回転速度 3000min-
1 
) 

7.5 結論

本章では，ボーノレねじ送り駆動機構の高速化のために解決せねばならない大きな課題の一つで

ある，振動・騒音特性を改善するための種々な対処法について研究した，本章で得られた主な結

論は次の通りである.

(1) ボールねじのボール径を小さくすることや，リードを大きくして回転速度を下げることは，

騒音レベル低減に有効であり，それらの効果は，式 (7-1)によってほぼ予測で、きること

がわかった.そして例えば，ボーノレ径を 7.9375rrnnから 6.35rrnnに小さく，また， リー

ドを 16rrnnから 32rrnnへと大きくすることによって，同じ送り速度で、の騒音レベノレを

10dB低減することができた.

(2) 従来のボーノレねじに比べて騒音レベルが，各ボーノレ聞に樹脂製の保持ピースを挿入するこ

とによって 2""'3 dB ，鋼製ボーノレの代わりにセラミックボーノレを使用することによって 4

""'5dB，そして両者を併わせると 7dB程度低減する効果が得られた.

(3) 従来にはない新しいエンドデフレク夕方式のボール循環構造によって，従来に比べて騒音

レベノレを5""'7dB低減することができることなど，ボールねじの低振動，低騒音，さらに

好音色化に高い効果があることがわかった.

(4) ねじ軸の中空穴にダ、ンパシャフトを内蔵させたナット回転ボーノレねじは，従来は使用でき

ないとされていた危険速度以上の高速条件下でも，十分に使用できることがわかった.
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第8章熱特性の改善

8.1 緒論

第6章で検討したように，ボーノレねじ送り駆動機構の高速化を達成するためには，解決しなけ

ればならない問題が多数ある.本章では，その 1つで、あるボールねじ送り駆動系の発熱・温度上

昇を低減する方法について研究する.

ボールねじは本来，摩擦損失が小さい送りねじであるため，高精度を得るためにある程度の大

きさの予圧を与えても，その摩擦による発熱はそれほど大きくない.それで、もボーノレねじの温度

上昇・熱変位が重要な問題となる理由は， 日本ではリニアスケールを用いないセミクローズドル

ープ方式のNCが90%以上を占めていることに加えて，ボールねじは細長く，その長手方向に高

い精度が要求されることにある.

また， NC工作機械の送り駆動機構用のように高精度が必要な場合は，ねじ軸の支持構造を両

端固定(ダ、ブノレアンカ)方式として，ねじ軸に予張力を与えるのが一般的である 80) しかしなが

ら，第2章で述べたように，高速化に伴なって温度上昇が大きくなると，ねじ軸に負の大きな張

力，すなわち大きな圧縮力が発生する問題を生じるので，通常はモータ側軸受は固定とするが，

反モータ側軸受は伸びにはフリーになる半固定と呼ぶ構造にせざるを得ず，セミクローズドルー

プ制御の場合は，位置精度が低下する.また，第2章の図2-4からわかるように，温度上昇に伴

なってボールねじの予圧の大きさが変化するなど，送り駆動機構の剛性が変化して，ロストモー

ションやスティックモーションの量を変化させ，運動誤差を増大させる原因にもなっている.

そこで本章では，ボーノレねじの温度上昇・熱変位を低減して，送りの高速と高精度を両立させる

ために，発熱量を減少させる方法と放熱量を増大させる方法について研究することとした.発熱対

策としては，ボーノレねじの大リード化による回転速度の低減や，予圧荷重の大きさの抑制，適正化

による摩擦トルクの低減がある剖)が，本章ではとくに後者をさらに一歩押し進めた，予圧切り換

えボールねじの有効性について検討する.また，積極的な放熱対策として，ねじ軸に貫通穴をもっ

中空ボーノレねじを用いた軸心強制冷却による温度制御法制について検討する.さらに，温度上昇

を抑制することによって，ねじ軸両端を固定(ダブノレアンカ)方式として，ねじ軸に予張力を与え

る支持構造を，無理なく採用可能とする方法について検討することとした.

本章の8.2節ではボーノレねじナット部からの発熱と温度上昇，また，ねじ軸の支持構造と送り系

の軸方向岡IJ性についての理論解析を行ない， 8.3節ではそれらの対策を検討，立案する.8.4節では

対策の効果を検証するための試験の装置と方法について述べ， 8.5節では検証試験を行ない，そこ

で得られた結果について考察する.8.6節は以上をまとめた本章の結論である.
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8.2 発熱と温度上昇，軸方向剛性の理論解析

8ユ1 熱変形機構
図8-1は，ボーノレねじがその摩擦トルクによって発熱して温度上昇を招き，それによって生じ

る熱変位が位置決め精度に影響を及ぼす一連の流れと，それにかかわる要因を整理したものであ

る.ボールねじの側からの熱問題への対策として有効なものは，発熱を小さくすること，放熱を

大きくして温度上昇を低減させること，支持構造を軸方向に剛にして熱変位を抑制することであ

ることがあらためてこの図からもわかる.

位置決め精度

図8-1熱問題の要因と相関

8ユ2 発熱と温度上昇の解析
2章で述べたように，ボーノレねじからの単位時間あたりの発熱量Qtは，式 (8-1)に示すように

摩擦トルク Tと回転速度nの積に比例する. (式 (2-12)の再掲). 

Qt = T x 60n x 2Jr + 1000 = 0 .12Jr . n . T 

ここに， Qt:ボーノレねじからの単位時間あたりの発熱量(kJlh)

n 回転速度 (min-1)

T:摩擦トルク (N.m)

ボーノレねじの温度上昇値めは，ボールねじ全体の温度が均一であると仮定すると，式 (8-2)

(8-1) 
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(8-2) 

ここに， め:温度上昇値 (K)

メタt 単位時間，単位温度差あたりの放熱量(kJlhIK)
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CM:ボーノレねじの熱容量 (kJlK)

t :時間 (h)

式 (8-2)の右辺の{ }内は時間の経過に伴う変化を表わしており，時間tを大きくとれば{ } 

内は 1になって，温度安定時の飽和値 Qtlβtが得られる.このように温度上昇値は発熱量に比

例し，放熱量に反比例するので，発熱を小さくすること，放熱を大きくすることが温度上昇対策

として有効である.また，温度安定状態に達するまでの時間は放熱量に反比例するので，強制冷

却などによって放熱を大きくすることによって，温度上昇を抑制するとともに，温度安定状態に

達するまでの時間を短縮するという 2つの効果が得られる白)

なお，図 8-1にも示したように，熱変位の大きさは，温度上昇とねじ軸の熱膨張係数で単位長

さあたりの，軸方向に拘束がないときの伸び量が決まり，それに支持軸受・ハウジング・締結部

などの支持構造の全体としての剛性によって実際の変位が決まる.さらに制御・補正との組合せ

で位置精度への影響が決まる.

8ユ3 ねじ軸支持構造によって定まる軸方向剛性の解析
第 2章の 2.3.4(2)でも述べたように，ボーノレねじの軸方向岡Ij性は，ボーノレと転動溝との聞の

いわゆるヘルツの弾性接触理論 21)で計算できる，ねじ軸・ナット聞の軸方向剛性(式 (8-3)の

Kn)だけが問題とされる場合があるが，実用上はこの他に，ねじ軸や支持軸受などの軸方向剛性

を含めた全体としての剛性が重要であり，これをボールねじ系の軸方向剛性と呼ぶこととする.

ボ、ーノレねじ系の軸方向岡IJ性Ktは，式 (8-3)で決まる(式 (2-7)の再掲). 

1 1111  
一一一=一一一+一一一+一一一十一一-
Kt Ks Kn Kb K 

ここに，Kt:ボーノレねじ系の軸方向岡Ij性 (N/mm)

ζ:ねじ軸の軸方向剛性 (N/mm)

Kn :ナットの軸方向剛性 (N/mm)

Kb:支持軸受の軸方向剛性 (N泊m)

ん:ナットおよび軸受の取付部の軸方向剛性 (N加m)

(8-3) 

ただし式(8-3)におけるιゃんの値は，ねじ軸や支持軸受のそれぞれ単体での剛性ではなく，
送り駆動系に組み込まれた状態で，送り駆動系(ナット)に作用する荷重とねじ軸や支持軸受の

変位との関係から定まるものでなければならない.送り駆動系に組み込まれた状態では，ねじ軸

は支持軸受やナットによって軸方向の変位が拘束されるので，ねじ軸両端の支持椅査やナットの

ストローク位置によって，ナットで2分割されるねじ軸の両側に作用する荷重の配分が変化し，

それに伴なって ι，Kbの大きさも変化する.したがって，これらの算出方法はかなり複雑にな
るが，過去にこの算出方法を明らかにした報告は見当たらない.

そこで， ζ，Kbの算出方法を導くとともに，具体例についての計算を行なって，その結果から
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温度上昇，ねじ軸の支持構造と送り系の軸方向剛性との関係について考察を加えることとする.

なお，ナットおよび軸受のブラケットと締結部の剛性んは，他の剛性値に対し充分大きい値であ

ることを前提として本研究では考慮しない.

以上のことを考えれば，ボーノレねじ系の軸方向剛性の計算式 (8-3)は式 (8-4)に簡単化できる.

1 1 1 
一一=一一+一一-
Kt Kn  KSb 

ここに， KSb:ねじ軸と支持軸受とを組み合わせた軸方向剛性 (N泊m)

(8-4) 

上述したように，ボールねじゃ支持軸受が同じで、あっても，KSbの値は支持構造やナットのスト

ローク位置，場合によってはねじ軸に加えられる予張力などによっても変化する.そこで，支持

構造ごとのんbの計算方法を以下に導く.なお，支持軸受単体の剛性は，一般には軸方向荷重の

大きさなどによって変化するが，予圧の有効範囲内であればほぼ一定値と見なすことができるの

で，ここではこれを一定値として解析を行う.一定値と見なせない場合には，その分計算式がさ

らに複雑になるとともに計算結果へ及ぼす影響は小さいので省略するが，同様な考え方で計算を

行なうことができる.また，ここで解析の対象とする支持構造では，少なくとも片方の支持軸受

(通常はモータ側軸受)は常に固定とするので，説明の都合上これをモータ側支持軸受と呼び，

他方の支持軸受は固定とする場合も含めて反モータ側支持軸受と呼ぶこととする.ボールねじ送

り駆動系の支持軸受の構成を図8-2に示す.

モータ側支持軸受

(固定)

6 

k 

反モータ側支持軸

ナット

ねじ軸

k 

L 

図8-2 ボールねじ送り駆動系の支持軸受の構成
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(1)支持構造が固定一固定の場合

支持構造が固定一固定の場合のんbの計算式を，解析の途中経過は煩雑になるので省略して，

式(8δ)に示す.

K..，_ = ~_1 
Sb 1 I ム 1 I L2 
一一一一-

Kb1 EsAs Kb2 EsAs 

ここに，Kb1 モータ側支持軸受単体の軸方向剛性側団m)

Kb2 :反モータ側支持軸受単体の軸方向剛性 (N加m)

L1 ナットとモータ側支持軸受との間のねじ軸長さ (mm)

L2 :ナットと反モータ側支持軸受との間のねじ軸長さ (mm)

ι:ねじ軸の縦弾性係数 (Mpa)
As :ねじ軸の断面積 (mm2)

(8-5) 

式 (8-5)において，Kb1= Kb2すなわち両側の支持軸受単体の剛性が等しいとすると，L1=L2=LI2， 

すなわちナットがねじ軸の中央に位置するときにKSbが最小となり，その最小値は式 (8-6)とな

る.

1 1 L 
一一一一=一一一一+一一一一一
KSbO 2Kb1 4EsAs 

ここに， KSbO: K;品の最小イ直 (N/mm)

L :両側の支持軸受問のねじ軸長さ (mm)

(8-6) 

式(8-6)において，右辺の第1項が支持軸受の剛性の逆数，第2項がねじ軸の剛性の逆数を表わ

している.

(2)支持構造が固定一支持(軸方向自由)の場合

支持構造が固定一支持(軸方向自由)の場合のιbの計算式は，式 (8-5)にKb2=0を代入する
ことによって得られ，式 (8-7)で表わされる.

1 1 L. 
一一一=一一一+ーーム-
KSb Kb1 EsAs 

(8-7) 

この場合は，L1が大きくなるほど，すなわちナットが支持側の軸端に近づくほど KSbは小さく

なる.また式 (8-7)の場合も，右辺の第1項が支持軸受の剛性の逆数，第2項がねじ軸の剛性の

逆数を表わしている.

ここで，固定一固定および固定一支持(軸方向自由)の支持構造について，中型の工作機械を

想定した条件で、ボーノレねじ系の軸方向岡IJ性，変位を，式 (8-6)，式 (8-7)を用いて計算した結果
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を表8-1に示す.ここに，ボーノレねじのねじ軸径40mm，リード 10mm，両側の支持軸受聞のね

じ軸長さ 1200mmとし，有効回路数2.5巻2列のナット 2個で予圧が与えられたダブルナットが

ねじ軸長さの中央に位置して，軸方向荷重3000 Nが作用するとした.また支持軸受はねじ軸両

端ともに，内径30mmのボールねじサポート用スラストアンギュラ玉軸受邸)の2列 (DF)組合

せとした.

表8-1から，固定一固定の支持構造の方が固定一支持(軸方向自由)の支持構造に比べて大幅

にボールねじ系の軸方向岡IJ性が高いが，その内容を分析すると，いずれの場合もねじ軸の剛性が

最も低く，その変位が全体の 112を越えていることがわかる.また，ここで、はナットがねじ軸長

さの中央に位置するとしたが，支持構造が固定一支持の場合には，ナットのモータ側軸受(固定)

からの距離がさらに大きくなると，ねじ軸の軸方向変位もそれに比例して大きくなるので，剛性

がさらに低下することになる.

表8-1 ボールねじ系の軸方向剛性，変位の計算結果

軸方向剛性 変位
支持構造

(NIμm) (μm) (%) 

ボールねじ系 KI 325 9.2 100 

ナット Kn 973 3.1 33 
固定ー固定

ねじ軸 2EsAsIL 638 4.7 51 

支持軸受 Kbl 2060 1.5 16 

ボーノレねじ系 KI 195 15.4 100 

ナット Kn 973 3.1 20 

固定ー支持
ねじ軸 2EsAsIL 319 9.4 61 

支持軸受 Kbl 1030 2.9 19 

(3)支持構造が固定一半固定の場合

次に，支持構造が固定一半固定の場合について検討する.この場合には，軸方向剛性に関して

次の2つの領域に分けて考えることができ，条件によってその両者の組合せで，全体としての軸

方向剛性が決まる.

①温度上昇によるねじ軸の膨張および、軸方向荷重が加わっても予張力が打ち消されずに残つ

ている領域.この領域での軸方向剛性は固定一固定の支持構造の場合と同じになる.

②温度上昇によるねじ軸の膨張や軸方向荷重によって予張力が打ち消されてその効果を失っ

た領域.この領域の軸方向剛性は固定一支持(軸方向自由)の特性と同じになる.

予張力が打ち消される軸方向荷重は式 (8-8)で計算できる.
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1 1 L 
一一一+ー一一+一一一
_ KL1 KL今 E_A 一
九一山 1 I ム ~xrp-一一 一 ー即 日 (8-8) 

一-
Kb1 EsAs 

ここに， Fo: (予張力が低減する方向に作用する)予張力が打ち消される軸方向荷重 (N)

Fp:予張力，ただし温度上昇した場合には，それに相当する分を差し引いた値 (N)

軸方向荷重が予張力が低減する方向に作用して，その大きさがFoを越える場合には，れを境に

して軸方向剛性が固定一固定から固定一支持(軸方向自由)の特性へと変化することになるが，

全体としての軸方向変位は式 (8-9)で計算することができる.

4bt古)ヤ-Fp)
ここに， んb:ねじ軸および支持軸受の軸方向変位の和 (mm)

F:軸方向荷重 (F> Fo) (N) 

(8-9) 

表8-1に示した特性をもっボールねじ系について，式 (8-5)，式 (8-7)および式 (8-9)を用い

て，軸方向荷重とねじ軸および支持軸受の軸方向変位の和との関係を計算した結果を図 8-3に示

す.ここに，ナットとモータ側支持軸受との聞のねじ軸長さL1は，両側の支持軸受間のねじ軸長

さLの1/4，1/2， 3/4の3条件とし，軸方向荷重は予張力が低減する方向とした.また，固定一半

固定の支持構造の場合は，予張力(温度上昇したとすると，それに相当する分を差し引いた値)

を3450N(温度上昇 1.5K相当)とした.

支持構造を固定一固定としたときの計算結果を太線で示し，固定一半固定の場合を細線で示し，

固定一支持(軸方向自由)の場合を石麟泉で示した.なお，固定一固定については，L1=300とL1=

900とは左右対称の位置関係になるので，両者の計算結果は同じである.また，固定一半固定(細

線)については，ナットの位置がモータ側支持軸受に近いL1=300では，図8-3の軸方向荷重の範

囲で、は予張力が打ち消されないで、残っているので，固定一固定の太線と完全に重なっている.L1= 

600およびι1=900では，丸線の途中で予張力が打ち消されてその効力を失い，それ以降は細線へ

と折れ曲がって，固定一支持(破線)の場合の線図と平行線を描いている.

以上のことから，温度上昇が大きいために支持構造を固定一固定とすることができない場合で

も，固定一支持(軸方向自由)の支持構造を固定一半固定の支持構造へ変更でき，予張力を与え

ることによって，軸方向変位が大幅に抑制される.しかし，予張力が有効な条件の範囲では固定

一固定の支持構造と同じ特性になるが，温度上昇や軸方向荷重が大きくなって予張力の効果が失

われると剛性と精度が低下することになる.したがって，支持構造を固定一固定とすることが高

精度化に対して最も有利であるが，固定一固定の支持構造が採用できるようにするためにも，発
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熱を小さく，放熱を大きくして温度上昇を低減させることが重要である.
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図8-3 支持構造と軸方向剛性の関係

8.3 発熱と温度上昇の抑制法

8.3.1 発熱量の抑制法

(1)摩擦トルク，回転速度の減少

式 (8-1)からもわかるように，ボーノレねじからの発熱量を抑制するためには，摩擦トルクおよ

び回転速度の減少がその対策として有効である.

ボ、ーノレねじの摩擦トノレク Tは式(8-10)に示すように，荷重項T[と速度項れの和で与えられる.

T=T; キ~ (8-10) 

ここに， T[:摩擦トルクの荷重項 (N'm)

れ:摩擦トルクの速度項 (N'm)

ボ、ーノレねじの摩擦トルクは，一般に荷重項の大きさが支配的である.荷重項は力に関係した摩

擦であり，ボーノレねじに与えられる予圧荷重の大きさでほぼ決定される.外部から荷重が加わっ

た場合でも，予圧荷重が変化することによってこれが吸収されて， トータノレの摩擦はほとんど変

化しない部) したがって，予圧の適正な選択が重要となる.高精度のためにはある程度の大きさ

の予圧が必要であり， 予圧を大きくするとねじ軸・ナット聞の軸方向剛性は，予圧の 113乗に比
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例して大きくなる.しかしながら，表 8-1にも示したように，軸方向荷重が作用したとき，ボー

ノレねじ系全体に占めるねじ軸・ナット聞の変位は比較的小さいので，必要最小限の考え方で、予圧

荷重が低めに設定されている.速度項は高速になるほどその摩擦トルクに占める割合が増大する

が，これは潤滑剤の粘性抵抗や境持抵抗による摩擦であり，潤滑剤の粘度の影響が支配的である

85) したがって，潤滑剤の適正な選定が必要である.

一方回転速度は，送り速度を一定とするとリードに反比例するので， リードを大きくすること

が，支持軸受からの発熱や，摩擦の速度項を低減する意味も含めて有効な対策であり，高速工作

機械用のボーノレねじで、は，20'""'-'30mm程度のリードが採用されることが多くなってきている四)却)

しかしながらこれらの対策には限界があり，近年の，あるいは今後予想される高速化に対して

は十分なものとは言えない.そこで，さらなる発熱量の低減を目的とした予圧切り換えボールね

じを研究開発することとした.

(2)予圧切り換えボールねじ

予圧切り換えボールねじは，予圧荷重を小さくすることによって発熱量を抑制するという考え

方をさらに一歩押し進めたものである.すなわち，高い位置決め精度が要求されるとき(これは

低速送りのときが多い)には所定の大きさの予圧を与え，精度が重視されないとき(これは高速

送りのときが多い)には予圧荷重を小さくする，あるいはゼロにすることによって，発熱量を大

幅に低減することを目的とする.

研究開発にあたっての主なねらいは次のとおりである.

① 有効な次の機能を付加する.

発熱，温度上昇を低減する.

予圧の切り換えが容易に，かっ確実に行なわれる.

予圧が平均的に小さく，ボーノレねじ系の耐久性・精度寿命を向上させる.

これらの裏返しとして，必要に応じてより高予圧の設定が可能になる.

② 従来の次の機能を損なわない.

ボールねじの外回り寸法はできるだけ変化させない.

定圧予圧特性ではなく，定位置予圧特性に極力近づけることによって，軸方向剛性を低

下させない.

予圧切り換えの操作に伴う精度誤差が生じない.

8.3.2 強制冷却による放熱量の増大

放熱の大きさは，一般にはボールねじ表面から雰囲気(空気)への熱伝達，ねじ軸長手方向の

索引云導，ナットブラケットへの索ば云達などの和で決定される 91)が，これに強制冷却を加えると放

熱量を桁違いに大きくすることができるので，温度上昇対策として有力な手段である.また，強

制冷却によって放熱を大きくすることは， 8ユ2でも述べたように，温度上昇を小さくするだけで
なく，温度安定状態に達するまでの時間を短縮する効果もある.さらには， 8ユ3でも述べたよう
に，ボールねじ軸両端の支持構造を固定一固定にしやすいので，熱変位の抑制や軸方向剛性の向
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上にも寄与することができる.

そこで，強制冷却の代表的な方法として，熱変位が直接問題になるねじ軸を中空にして，そこ

に冷却流体を通す構造について研究することとした.

8.3.3 予備的数値解析

検証試験に先立って，数値解析を行なって試i験結果を予測し，その結果から，ねじ軸両端に固

定一固定の支持構造を無理なく採用できる様にすることを目的として，冷却流体の種類とその流

量を選定することとする.

数値解析の対象とする冷却流体としては， 71<，冷却専用油，スピンドノレ油および、空気の4種類

を用いる.これらの冷却流体の200Cにおける特性を比較して表8-2に示す.なお，冷却専用油虫)

にも多くの種類のものがあるが，そのなかからNSKジェット潤滑オイルJX_193)を選定して使用

することとした.表8-2において，右端に記した乱流必要流量比とは，中空穴内の流体の流れを，

冷却機能に有利な乱流とするために必要な流量について数値解析した結果を，水の場合を 1とし

た比で示したものである.また，右から2番目に記した必要流量比(百L流時)とは，百慌の条件

下で，同等の冷却効果を持たせるために必要な流量について数値解析した結果を，同様に水の場

合を 1とした比で示したものである.この数値で比較すると，水は粘度が小さく，索引云導度，比

熱および密度が大きいので，スピンドル油に比べて 1桁程度，空気に比べると 3桁以上冷却効果

が大きく，冷却専用油は主として粘度が低いために，スピンドノレ油に比べて3倍程度の冷却効果

を有していることがわかる.

以上の条件の下で，強制冷却を施さない場合を含めて，これらの冷却流体を用いた場合のボー

ノレねじの温度上昇について式 (8-1)，式 (8-2)を用いて数値解析して得られた温度上昇の飽和値

を表8-3に示す.また，運転経過時間と温度上昇の関係の数値解析結果は，後述する検証試験結

果と併せて図8-10に示す.ここに，各冷却流体の流量は，その種類によって適宜設定した.また，

実際の運転時のボーノレねじの摩擦トルクは， JISの予圧動トルク測定方法 71)で計測された値 187

N.cmを用いた.表 8-3からも，水が極めて高い冷却効果を示しているが，防錆などの面から採

用されることが多い冷却専用油の冷却性能も十分に実用的といえる.また，後掲する図8-10から，

8ユ2で述べたように，放熱が大きいほど温度安定状態に達するまでの時間が短くなる結果になっ
ている.

次に，表8-3に示した結果から，ねじ軸両端に固定一回定の支持構造が無理なく採用できるか

否かについて検討する.ねじ軸に加える予張力の大きさは，支持軸受の負荷容量や機台剛性など

との兼ね合いで設定されるが，一般に温度上昇 3Kに伴うねじ軸の伸びに相当する大きさが目安

とされている白)ことから，ここでもその値を用いることとする.なお，温度上昇3K相当とする

と，このモデ、ノレの場合，予張力はおよそ9300N，支持軸受間長さ 1100mmのねじ軸の予張力に

よる伸びはおよそ0.04mmとなる.この場合，温度上昇が3Kで、あれば予張力がキャンセノレされ

てゼ、ロになり，温度上昇がその2倍の 6Kになれば支持軸受や機台には，予張力とは反対の方向

に予張力と同じ大きさのカが作用することになるので，6Kまでの温度上昇が固定一固定の支持構
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造が無理なく採用できる範囲であると考えられる.したがって表 8-3より，冷却流体，流量とし

て水2(νm血)，あるいは冷却専用油 5(ν'min)であれば，固定一固定の支持構造を無理なく採用

できると予測できる.この結果から，試験に用いる冷却流体としては冷却専用油を選定し，その

流量は5(ν'min)とし，強制冷却を施さない場合との比較評価を行なうこととする.

表 8-2 各種の冷却流体の特性

熱伝導度λ 粘度μ 比熱Cp 密度ρ 必要流量比 舌Uあ必要
区分

{WI (m.K)} (Pa. s) {kJI (kg. K) } (kg/m3) [百U茄時] 流量比

水 0.602 1.002 X 10-3 4.183 998 1 1 

冷却専用油 0.147 0.419X 10・3 2.052 759 5.8 1.6 

スピンドノレ油 0.144 13.12 X 10-3 1.851 871 18 15 

空気 0.026 0.018 X 10-3 1.005 1.16 2.5 X 103 15 

表 8-3 各種の冷却流体を用いた場合の飽和温度上昇値

流体の種類
流量 飽和温度上昇値θt

(ν'min) (K) 

冷却なし 23 
一

水 2 0.6 

冷却専用油 5 2.1 
一

スピンドノレ油 5 5.2 

空気 200 11 
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8.4 試験装置と方法

8.4.1 予圧切り換え機構

試作した予圧切り換え機構をもっボーノレねじの主な仕様を表 8-4に示し，ボールねじの構造を

図8-4に示し，予圧切り換え機構を図8-5に示す.図8-4を通常のダブノレナット予圧ボーノレねじと

比べると，図の中央の予圧切り換え機構の部分が軸方向に若干長いだけであり，ナット外径寸法

等は変化していない.

図8-5において，予圧切り換えは油圧を用いて行なうが，油圧がOFFの状態では③部がわずか

なすきまになっており，油圧がONされるとシリンダーが押し込まれて③部が密着し，さらに押

し込まれることによって所定の予圧が与えられる.油圧で予圧を与える一般的な方法では定圧予

圧特性となるが，本機構を用いることによって定圧予圧で、はなく，定位置予圧に近い剛性が得ら

れる.

検証試験には表 8-4に示した仕様のボールねじを使用するが，通常の定位置予圧用の間座も別

に用意しておき，予圧切り換え機構と入れ替えて用いることにより，両者の性能を比較する.温

度上昇・熱変位についての試験は，予圧(油圧)ONのみ， ON-OFF (切り換え)， OFFのみの 3

通りの条件で行ない，結果を比較評価する.その試験条件を表8-5に示す.

区分

早送り

切削送り

表8ー4 予圧切り換えボールねじの主な仕様

ねじ軸径(削 I 32 

リード (mm)

ねじ部長さ (mm)

ボーノレ回路数(巻数×列数)

予圧形式

予圧荷重 (N)

10 

680 

2.5X2 

ダブルナット予圧

3800 

表8-5 予圧切り換えボールねじの試験条件

速度 時間比 走行距離比

(mlmin) (0/0) (%) ONのみ

24 30 72 ON 

4 70 28 ON 

予圧

切換

OFF 

ON 

ストローク:400mm，潤滑剤:グリース LRL3(基油粘度37mm2/s)

109 

OFFのみ

OFF 

OFF 



油圧装置
スライドキー

作動油

ナットA ナット B

油圧式予圧切換機構

図8-4 予圧切り換え機構付きボールねじの構造

シリンダー ③ 

ナットA

作動油谷長宗家

ねじ軸

図8-5 予圧切り換え機構

8.4.2 中空ボーノレねじによる強制冷却

ナット B

ねじ軸

中空軸ボーノレねじ送り駆動機構の仕様および試験条件を以下のように設定する.用いるボーノレ

ねじ送り駆動機構の構造を図8るに示し，試験装置を写真8-1に示す.

ねじ軸径45mm，リード30mmの高速工作機械用ボールねじを用い，ねじ軸両端に内径40mm

のボーノレねじ支持用スラストアンギュラ玉軸受の3列組合せを配して，固定一固定の支持構造と

し，ねじ軸に予張力を与えて試験機台に取り付ける.ナットに組付けたテーブノレには質量2000kg

のワークを搭載して，最高回転数2000min-1で、ボールねじ軸を駆動するものとする.ボーノレねじ，

支持軸受の仕様などを表8-6に示す.なお，ボーノレねじ軸は中空で，その穴径は 15mmである.

これは，中空穴によるねじ軸の軸方向剛性の低下を 10%程度に留めることや，一定量の冷却流体

を通すことができれば，穴径はむしろ小さい方が冷却効率が高くて，放熱効果が大となることな
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どを考慮して決めている.

試験に用いる運転速度ノミターンを図 8-7に示す.最高速度を 60m/min，加速度を 12700 mm!S2 

(1.3 G)として，トータノレストローク 600mmを200mmと400mmの2ステップに分けて起動・

停止する往復運動を繰り返すものとする.このときの，停止時間を含めた平均速度は 10m/min(平

均回転数 333min-1) となり，工作機械の平均速度としてはトッフ。レベノレの高速機の条件である.

また，駆動モータは 12kWのACサーボモータ，テーブノレの案内にはレーノレ幅45mmの転がりガ

イドを使用し，冷却流体の温度制御装置 94)は冷却能力 310W，温度変動幅::::t0.5K以下のものと

する.

‘---L 
圃惨，→」

| 札____J i 

図8-6 中空軸ボールねじによる強制冷却の構造

中空軸ボールねじ 冷却流体の温度制御装置

写真8-1 中空軸ボールねじ強制冷却試験装置
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表8-6 ボールねじと支持軸受の仕様

項目 仕様

ねじ軸径 (mm) 45 

リード (mm) 30 

ボーノレ回路数(巻数×列数) 2.5X3 

条数 3 

基本動定格荷重 (N) 91 700 

基本動静格荷重 (N) 256000 

予圧荷重 (N) 3000 

ねじ軸中空径 (mm) 15 

ねじ軸支持軸受間距離 (mm) 1100 

支持軸受 40TAC90DFD 

支持軸受定格荷重 (N) 95500 

潤滑剤
グリース L紅 3(基油粘度37mm2/s) 

を定期的に補給する.

最高回転数 (min-1) 2000 

速度V
加速度:127oomm/82 (1.3G) 

400mm 
時間(sec)

400mm 

0.40 0.40 

7.2 sec 

(ストローク 600mmの往復)

図8-7 試験運転速度パターン
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8.5 試験結果と考察

8.5.1 予圧切り換え機構

表 8-4の仕様のボーノレねじを 表 8-5に示した試験条件で運転した時に測定された，ボーノレね

じ軸の温度上昇と伸び量を図 8-8に示す.図 8-8から，予圧ONのみ(通常の予圧状態)に比べ

て予圧切り換えでは，ねじ軸の温度上昇，伸びともにおよそ 112に減少している.なお図 8-8に

おいて，予圧OFFのみの温度上昇，伸びが比較的大きいが，これは図中に破線で示したモータ側

支持軸受近傍のねじ軸の温度上昇(予圧OFF)が大きいことからわかるように，モータ側支持軸

受の発熱による影響が大きいためである.そこで，温度上昇，伸びを，予圧OFFのみを基準とし

て，そこからの増分で比較すると，予圧切り換え (3.6K， 0.03 mm)では予圧ONのみ (12.2K， 

0.11 mm)に比べておよそ 30%に減少している.これは，表8-5に示したように，予圧切り換え

のときの予圧ONでの走行距離が全体の28%であることによく合致しており，予圧切り換えがよ

く機能していることがわかる.

次に，予圧荷重を同ーとした条件で軸方向剛性を測定して比較した結果を図8-9に示す.図8-9

は，軸方向荷重と変位との関係について，定位置(間座)予圧での理論計算と実測，予圧切り換

え機構付きでの理論計算と実測，および定圧予圧の理論計算の線図を並べたものである.図 8-9

から，定位置予圧，予圧切り換えともに理論計算値と実測値とがよく一致している.また，定圧

予圧では他に比べて剛性が低く，荷重の方向による剛性の違いが大きいのに対して，予圧切り換

えの剛性特性はそれとは明らかに異なっており，一般の定圧予圧を用いた場合の特性ではなく，

定位置予圧特性にかなり近づいていることがわかる.

次に，予圧の切り換えが確実に行なわれているかどうかについて，また，予圧切り換えの操作

に伴う位置誤差の有無について， 2通りの方法で検証試験を実施した.その一つは，ボールねじ

が停止した状態で予圧 ON・OFFの切り換えだけを繰り返したときのテーブノレ位置の再現性試験

である.もう一つは，予圧OFFの状態で、テーブノレを早送りし，停止後に予圧をONにしたときの

テーブノレ位置をマイクロメータで測定して，この操作を繰り返すことによる位置の再現性試験を

行ない，その結果を同様にして行なった定位置予圧ボールねじによる測定結果と比較して表 8-7

に示す.2通りの試験結果は，そのいずれにおいても測定精度以内のレベルで、良い再現J性が得ら

れ，また定位置予圧と比較しても両者同等の結果である.

以上の検証試験の結果から，試作した予圧切り換えボールねじは，当初の目的がよく達成され

ており，従来のボールねじに比べて，特に機能を損なうことなく，発熱，温度上昇を大幅に低減

することができることがわかった.
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表8-7 予圧切り換えボールねじを用いた場合の予圧倒-OFFによるテーブル位置の再現性

運転パターン ボーノレねじ

停止
予圧切り換え

ボーノレねじ

ストローク 400mmを 予圧切り換え

速度4m1minで送り後 ボールねじ

に停止を 700回繰り返 定位置予圧(間座)

す ボールねじ

20 

〆
γJJ・

ピ

f当

課
4 

15 

E;; 10 
語
υ 

予圧状態

予圧OFFとONの

700回の繰り返し

送り時は予圧OFFで停止

後に予圧ONの繰り返し

(予圧ON)

予圧 ON  

• 

予圧切換

£ ~ 
モータ側支持軸受近傍(予圧OFF) 

位置の再現性

1μm以下

1μm以下

1μm以下

17.0[K] 
(0.17 [mm] ) 

8.4 [K] 
(0.09 [mm] ) トr

一一-"，*"，-一戸.....-一'一'一一~-ー--レ--f----~ 

5 

。。

ちF 勺 予圧OFF
h・，"
レA

1 2 3 4 5 6 7 8 

時間 h

図8-8 予圧切り換えを用いた場合のねじ軸の温度上昇と熱変位

(ボールねじ軸径32mm，リード 10mm，予圧荷重3800N ) 
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図8-9 予圧切り換えボールねじの軸方向剛性の比較

(ボーノレねじ軸径32mm，リード 10mm，予圧荷重3800N) 

8.5.2 中空ボーノレねじによる強制冷却

中空軸ボ一/ルレねじを士0.5Kに制御した冷却専用油でで、強制冷却した場合の温度上昇試験の結果

を乞，強制冷却なしで

8払-1ω0に示す.図8-10から，強制冷却したねじ軸の温度上昇実測値は5.0Kであり，強制冷却を施

さない場合の実測値21Kに比べて大幅に低減していることがわかる.

次に，温度上昇の実測値と数値解析結果とを比較する.強制冷却を施さない場合の温度上昇の

飽和値21Kは，表8-3に示した数値解析結果23Kにかなりよく一致している.その一方で，試

験立上がりのところで，両者の温度上昇カーブにずれが見られる.これは，数値解析においては

ボールねじの摩擦トルクを一定としているのに対して，実際の試験では，初期は温度上昇後に比

べて温度が低いので，潤滑剤の粘性抵抗による摩擦トルクが温度上昇後よりも大きかったためで、

あると考えられる.強制冷却を施した場合の温度上昇の飽和値5.0Kは，数値解析結果2.1Kより

も大きくなっている.これは，数値解析では駆動モータや支持軸受からの発熱を考慮してないこ

と，冷却することによって潤滑剤の粘性抵抗が冷却なしの場合よりも高くなったためにボーノレね
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じの摩擦トルクが大きくなったこと，その他の試験・測定誤差などの影響によるものと考えられ

る.数値解析結果と試験結果との誤差は，比で見れば大きいようでもあるが，差でみれば 2.9K 

に過ぎず，これらの影響を考慮すれば両者はかなりよく一致していると判断される.

いずれにしても，強制冷却によってねじ軸の温度上昇が大幅に抑えられ， 8.3.3で考察した温度

上昇の範囲6Kを下回っているので，ここで、設定した高速条件下においても，冷却専用油を用い

た強制冷却を施すことによって，固定一固定の支持構造を無理なく採用できることが確認された.

8.2.3に計算例を示したように，ねじ軸両端を固定一固定の支持構造にすることで送り系の剛性は，

一方の軸端を半固定構造とした場合に対して 50%程度向上する.また，温度上昇の抑制は剛性，

精度を向上させるだけでなく，転がり要素の潤滑性能や耐久性などの面でも有利になるといえる.

4ト実験結果(冷却なし)

-.-実験結果(冷却専用油 [5 f /minJ) 

由

油

し

川

用

h

A

F

a

v

』旬
T

，丈、

Ir
一E「

却

気

ツ

却

冷

空

た

冷

水

[200 f /minJ 

[5 f /minJ 

[5 f /minJ 

[2 f /minJ 

25 

一一一一一一一一一一一一一一一一-23K

出 / 

/ 

/ 

/ 
/ --
/〆，
F 〆

// 
5.2K 

5 ~ )' 
.. -~ムよムムムー ーー ・ ・ ・ ・ ・ ・5.0K

2. 1K 
y-…一一ーー-.一一-• --・・ー・可ー." • " -" " . " ---"j " -- • --- • - • -. - • - - • - " ---・可・・・・・・・--"". O. 6K o Ii. 。

• • ー21K20 

15 

mt 
斗
幽 10
耳目

ー一一一一一一一一一一一一一一一一一 11K

2 4 6 
時間

8 10 12 
hr 

図8-10 中空ボールねじの強制冷却試験結果

(ボーノレねじ軸径 45mm，リード30mm，ねじ軸中空径15mm，予圧荷重3OOON ) 
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8.6 結論

ボールねじ送り駆動機構の熱特性に関して，発熱，温度上昇，軸方向岡IJ性についての理論解キ斤

を行なった.また，発熱を抑制するための予圧切り換えボールねじ，放熱を大きくして温度上昇

を低減するための強制冷却について検討して，試作を行ない，検証試験によってそれらの有効性

を確かめた.本章で得られた主な結論は次の通りである.

(1) 熱特性を向上させるためには，発熱，放熱，支持構造などの個々についての改善を行な

うとともに，これらを相互に関連付けた総合的な対策が重要である.

(2) 

(3) 

(4) 

ボールねじの2，K程度の温度上昇に対応した予張力を与えることは，その熱特性を改善

するために非常に有効である.

試作した予圧切り換えボーノレねじは，その他の機能を損なうことなく，発熱量を大幅に

抑制することができることが確認された.

中空軸ボ一石ねじによる強制冷却は，温度上昇を大幅に小さく抑えることとともに，温

度安定状態まで、の時間も大幅に短縮する効果がある.また，ボールねじ駆動の高速工作

機械においても，強制冷却を用いることによって，ねじ軸両端に回定一固定の支持構造

を採用することができる範囲内に温度上昇が抑えられるので，高速送りと高剛性・高精

度とを両立させることが可能である.
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第9章結日

NC工作機械で代表される産業用の機器の送り駆動機構には，ボーノレねじが多用されている.

ボーノレねじ送り駆動機構の性能はこれらの産業用機器の性能を支配する極めて重要な要素である

ので，ボーノレねじ送り駆動機構の高速・高精度を主眼とした性能向上を目的として研究を行なっ

た.まず，ボーノレねじ送り駆動機構の特性が各機構因子の相互関係で定まるかについて考察し，

ボーノレねじの摩擦特性の違いが運動精度におよぼす影響を研究した.次に，高速・高加減速の使

用で問題になる寿命延長の方策として，ナット内負荷分布の均一化による効果を解析し，検証試

験による確認を行なった.さらに，高速・高加減速度で長時間運転したときの，位置決め精度の

経年劣化におよぼすボーノレねじの摩耗劣化の影響について検討した.また，最高速度の障害とな

るボーノレねじ循環部の改善についてリターンチューブの場合について研究し，騒音・振動の低減化

としてボール循環音とねじ軸の危険速度による障害を回避する方策を研究した.さらに，高速送

りと高精度送りの両立で問題となるボーノレねじの発熱・温度上昇と強制冷却などの方策について

解析して，検証試験による確認を行なった.

本研究で得られた主な結論は以下の通りである.

第2章ボーノレねじ送り駆動とそのダイナミクスについて

(1) ボーノレねじ送り駆動機構の特性すなわち，最高送り速度，最高送り加速度，負荷能力，剛

性，固有振動数，運動誤差，温度上昇が，駆動機構のどの因子とそれらの相互関係である

ダイナミクスによって定まるかについて考察し，各特性と仕様との関係式を整理し，ボー

ルねじ送り駆動機構の構造，特性と性能の関係を明らかにした.

第3章摩擦特性が運動精度に及ぼす影響について

(2) 運動方向反転時に生じる運動誤差は，ボーノレねじの摩擦変化が影響していると考え，ボー

ルねじの運動反転時にボールの接触点数が変化する領域をボール接触点数変化領域と名

付けて，この領域の新しい摩擦モデ、ノレを導いて理論解析を行なった.

(3) 測定されたボーノレ櫛虫点数変化領域と理論解析結果はほぼ一致し，理融制斤が妥当である

ことを明らかにした.

(4) ダブノレナット予圧方式のボールねじで、は，運動反転後のある範囲で、ボール欄虫点数の変化

に伴なって摩擦トルクが減少することが，象限切換時に生じる運動誤差の原因であること

がわかった.

(5) 大負荷用に改良したオーバーサイズボーノレ予圧方式のボーノレねじでは，運動反転後の摩

擦トルクが変動せず，運動精度が向上することが解析と試験により確かめられた.
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第4章高負荷用ボールねじのナット内負荷分布の均一化とそれによる寿命延長について

(6) 高負荷用ボールねじのナット内負荷分布の均一化とそれによる寿命延長を検討するため

に，ボールねじに軸方向荷重が加わったとき，特に荷重が大きい場合にボーノレ相互間に生

じる負荷分布の不均一に着目して，そこには狭範囲の変動成分と広範囲の変動成分とが存

在することにあわせて，それらの変動成分の要因を明らかにした.

(7) それらの変動成分の要因に対して，ボーノレが循環する回路の配列に工夫を加えるなど，幾

っかの改良を組み合わせることによって，ボーノレ相互間の負荷分布を従来よりも大幅に均

一化して負荷能力を向上させ，ボーノレねじの寿命を2倍以上延長させることができた.

第5章高速・高加減速化にともなう精度の経年劣化について

(8) ボールの転走距離によるボ、ーノレの直径摩耗率Ujを式 (5-2) として提案した.

(9) 高速かつ高加減速度の送り条件で，計算寿命の 6倍に相当する長期連続運転を行なった.

それによるボールねじの摩耗は，ボーノレ，ねじ軸とナットの溝面の軸方向の全摩耗量で3

μm程度で、あることがわかった.

(10) その摩耗によってボールねじの予圧トルクが減少するが，まだ 65%以上残存していて，

ナット剛性は 12%減少するが送り系の軸方向剛性，縦方向の固有振動数，ロストモーシ

ヨン量の変化はいずれもわずか6%以内と極めて小さいことがわかった.予圧トルクがこ

の程度残存すれば，摩耗による精度劣化は大きな問題にならないことがわかった.

第6章高速性能の向上について

(11) ボールねじの最高回転速度の限界を決めている一因は，リターンチューブの角科斤からタン

グ部根元部分の疲労強度であることを明らかにし，タング部の根元部分の形状を変更する

とともに， リターンチューブの材質を変更することによって，dm.n値の限界を従来の 8

万から 16.5万に向上できることがわかった.さらに， リターンチューブの厚さ寸法の変

更を加えることにより，最高回転速度の限界をdm.n値 19万へと向上できることがわかっ

た.

(12) その効果として，ボールねじの軸径40mm，リード30mmの場合には，最高送り速度139

m1rrrinが可能となり，従来の50mlminに比べて大幅な高速送りを達成した.

第7章振動・騒音特性の改善について

(13) 振動・騒音特性を改善するための方策として，ボールねじのボール径を小さくすることや，

リードを大きくして回転速度を下げることは，騒音レベル低減に有効で、あり，例えば，ボ

ール径を7.9375mmから 6.35mmに小さく，また，リードを 16mmから 32mmへと大き

くすることによって，同じ送り速度で、の騒音レベルを 10dB低減することができた.
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(14) 従来のボーノレねじに比べて，各ボール問に樹脂製の保持ピースを挿入することによって2

'"'-'3dB，銅製ボーノレの代わりにセラミックボーノレを使用することによって4'"'-'5dB，両者を

合わせると 7dB程度の騒音レベルの低減効果が得られた.

(15) 新しいボール循環構造を採用することによって，従来に比べて騒音レベルを5'"'-'7dB低減

することができ，ボーノレねじの低振動，低騒音，さらに好音色化に高い効果があることが

わかった.

(16) ねじ軸の中空穴にダンパシャフトを内蔵させたナット回転ボーノレねじは，従来は使用でき

ないとされていた危険速度以上の高速条件下でも，十分に使用するようにできることがわ

かった.

第8章熱特性の改善について

(17) 熱特性に関して，発熱，温度上昇，熱変位，軸方向剛性などについての理論解キ斤を行なっ

た.熱特性を向上させるためには，発熱，放熱，支持構造などの個々についての改善とと

もに，これらを相互に関連付けた総合的な対策が重要である.

(18) ボールねじの2K程度の温度上昇に対応した予張力を与えることは，その熱特性を改善す

るために非常に有効である.

(19) 試作した予圧切り換えボーノレねじは，その他の機能を損なうことなく，発熱量を大幅に抑

制することができることが確認された.

(20) 中空軸ボールねじによる強制冷却は，温度上昇を大幅に抑えられることと，温度安定状態

までの時聞が短縮される効果がある.ボーノレねじ駆動による高速工作機械においても本冷

却を用いることで，ねじ軸両端に固定構造を採用できる範囲内に温度上昇が抑えられ，高

速送りと高剛性・高精度の両立が可能であることがわかった.
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