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第 1章

序　論

1.1  緒言

水圧駆動技術は，動作端の運動を制御するために，圧力を伝達する作動流体として主に

水道水を使用する技術である．産業界で主流となっている電動，油圧，空気圧の主要３駆動

様式では実現が困難な，高動力密度かつ環境融和性が求められる用途に適する．

水は液圧駆動の作動流体として 18 世紀末から長い間使用されてきたが，機器の性能向上

を図る上で生じた潤滑問題のため，作動流体の主流は 20 世紀初頭に油に代わった．油圧の

特長は小形で高出力，すなわち動力密度が高いことであるが，油の持つ強い燃焼性，事故等

によって漏洩した場合の環境汚染，廃液処理の必要性などの理由により，再び水圧技術が注

目されている．これは環境保護の声が高まったことと，潤滑問題を解決する材料や表面被膜

が開発され，高水圧用機器の開発が進んだことによる．

水圧の利点は，油圧と同等の動力密度を有しつつ，無害で環境に優しく，安価で入手・

廃棄が容易な流体であり，火災や爆発の危険性が無いこと，また機器の洗浄が容易で衛生的

なことなどである．自然環境との完全なる融和という観点から見て，水以上に優れた流体は

存在しない．さらに，長期稼働した際の維持費用，事故発生時の対策費用及び防災装置費用

の抑制も可能なので，長期的視点で見ると有利である．

しかしながら，圧力媒体としての水は，工業，工学上の諸特性が悪い．水の粘度は鉱物

油に比べて二桁小さい．水の蒸気圧は鉱物油よりもはるかに高い．それらの特性により，機

器内部の摺動部における摩擦及び摩耗，弁の振動，内部漏れの増大，腐食，キャビテーショ

ンによる壊食，騒音，ならびに不適切な清浄度管理下における微生物の発生など，いくつか

の望ましくない現象が生じる．

水圧駆動システムの開発は技術的に困難であるが，展開すべき機械技術の一つである．

アーヘン工科大学の Backé 教授は，文献(1)に寄せた序文において，次のように述べた．

　現代の高度な技術革新が，環境に有害な影響を及ぼしてきたということが，明らかとな

ってきた．公共の環境問題に関する認識の高まりにより，環境を保護し，損傷を最大限に

抑制するよう意図された対策が必要とされている．… 現代の技術者は，水圧駆動技術を，

長年に渡り開発されてきた油圧駆動と同等の高水準まで高めるよう，要請されている．

水圧駆動システムを構成する上では，圧力や流量を制御する弁が不可欠である．本論文

は，上記の要請に応えるために試みた，いくつかの弁の開発過程を述べたものである．
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本章では，まず流体駆動技術の起源から現在の水圧駆動技術に至るまでの歴史的背景を

述べる．次に，従来の油圧用各種制御弁を分類し，代表的な構造及び動作原理を示す．続い

て，これらの構造をそのまま水圧用に転用した場合に生じる問題点や，水の化学的特性に起

因する問題点を述べ，これらに対処するための設計指針を示す．最後に，研究目的及び本論

文の構成を示す．

1.2  水圧駆動技術の歴史的背景 (1–5)

水は，非常に古い時代から，動力伝達の一つの方法として使用されていた．たとえば，

アレキサンドリアの Ctesibus は，紀元前 270 年頃に最初のポンプを発明したことで知られて

いる．この装置は 2 つのピストンを持つ容積型ポンプであり，水を吸い上げるために使われ

た．これ以前に，エジプト人はサイフォンの原理による吸い上げを使用していた．また，彼

らはミイラの防腐処理に際し，ピストン形式のシリンジを発明した．この概念は，容積型ポ

ンプの先駆けであった．

1588 年にイタリアの Agostino Ramelli が著した書籍において，クランク式と回転斜板式の

ピストンポンプや，1 枚のベーンを有する回転型の揚水ポンプなどが示されている(6)．また，

1636 年にはフランスの Pappenheim が歯車ポンプを発明した．このポンプは水車によって駆

動され，ローマをはじめその他ヨーロッパの都市で人工の瀧，噴水などを作動させた(7)．

1653 年に Blaise Pascal は，静止した流体中の圧力が全方向に等しく伝わることを示した．

これがパスカルの原理であり，流体駆動技術はここから始まったとされている．ただし，1586

年にオランダの Simon Stevin が著した書籍において，パスカルの原理に相当する考え方が既

に述べられている(8)．

水車のような古典的な流体装置は，自然の水の使用を前提に考えられてきた．これらの

装置は，自然の水頭による圧力が比較的低いため，膨大な量の流体を必要とする．圧力が高

くなるほど，動力を生み出すために必要な流量は少なくなり，システムの効率が向上する．

しかし，自然がもたらすよりもはるかに高い圧力を人工的に発生させるポンプや圧縮機が開

発されたのは，現在から数百年以内のことである．

18 世紀に James Watt によって最初の蒸気機関が開発されたすぐ後に，加圧された水を用

いた動力伝達に関心が寄せられた．1795 年，Joseph Bramah は，最初の水圧プレスの発明に

対して特許（イギリス特許 2045）を得た．これが流体駆動装置の始まりとされている．1850

年代のイギリスでの産業革命により，プレス機，エレベータ，クレーン，押出成型機などに

水圧動力が使用され，多くの都市で，水圧分配網が設置された．このシステムは後に，1883

年に設立された London Hydraulic Power 社によって運営され，合計 7,000 馬力 (5 MW) の動

力で，最長で約 290 km の管路網に水圧を供給した．錘式アキュムレータが備えられており，

圧力は 800 psi（約 5.5 MPa）程度に維持された．このシステムは，1977 年まで使用された．
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この他にも，1894 年に開通したロンドンのタワーブリッジには 5.2 MPa の水圧装置が組

み込まれ，油圧装置に置き換えられる 1971 年まで使用された．1887 年，パリに建設された

エッフェル塔には水圧エレベータが組み込まれ，これは現在も稼働している．ドイツのケル

ンでは，ライン河にかかる開閉橋が 100 年以上水圧システムで駆動された．数年前の改修時

には，新しく開発された水圧機器を用いて水圧駆動が維持された．

水圧は，電力供給が始まるまでは動力伝達用に広く使われた．1900 年頃に電力供給ネッ

トワークの開発が強力に行われ，電気モータへの動力供給と制御が可能となった．電力は特

に遠方への動力伝達に優れているため，水圧駆動方式は徐々に衰退した．この頃，鉱物油が

使用できるようになると，油圧駆動への関心が高まっていった．その転換は，機器の小型軽

量化と高速化を図る上で必然的に生じた，潤滑の問題を解決するためであった．鉱物油は工

業，工学上の様々な特性が優れているため，油圧技術そのものの発展が著しく進んだ．

1906 年，最初の油圧システムが導入された．アキシャルピストンモータを用いた静圧伝

動装置が，Williams 及び Janney によって開発され，この液圧媒体には油が用いられた．この

伝動装置は，軍艦の大砲のつり上げと制御を行うために，電気機械システムと置き換えられ

た．油圧によるラジアルピストン機械が，1910 年に Henry Selby Hele-Shaw，1922 年に Hans

Thoma によって導入された．Thoma は，斜板式の可変容量型ピストンポンプも開発した．1930

年に，Harry Vickers はパイロット型リリーフ弁を発明した．第二次世界大戦終了後，油圧電

磁方向制御弁が開発され，多くの装置において使用された．1950 年代には，液圧斜板式ポ

ンプ・モータと，サーボシステムにおける電気油圧サーボ弁が開発された．

油圧駆動の作動流体である鉱物油の欠点と見なされたのは，その強い燃焼性である．作

動油は火災，特に延焼に際して大きな危険性を有している．1956 年のベルギーの鉱山火災

で多くの人命が犠牲となったことが発端となって，ヨーロッパでは鉱山内での油圧使用は禁

止され，難燃性流体を用いる液圧駆動が研究された．火災に対する安全性の面から，製鉄所

や工場の溶接ラインなどでは，水グリコールや高含水流体などの難燃性流体が用いられるよ

うになった．高含水流体はその約 95% が水である．これらの流体は鉱物油に比べて，工業，

工学上の諸特性においてしばしば劣るが，油圧で通常期待される性能のほとんどすべてを満

足し，防火安全性でも優れている．難燃性流体の使用に際しての問題点は，ユーザによる流

体の緻密な管理や，交換の際に廃液処理を必要とすることである．

環境保護への関心の高まりにより，現代の技術には，性能だけでなく，環境との調和が

要請されるようになった．工場においては排煙，排水だけでなく周辺の土壌への物質混入に

も注意が向けられるようになった．ドイツでは，油圧装置から油が周囲に出ないことが，法

律によって要請されている．また森林や水保全地域などへは，油を漏出する恐れのある機械

の持ち込みが禁止されるに至っている．そこで，油圧駆動装置からの油漏れによって土壌や

河川が汚染されるのを防ぐため，漏れてもその作動油が土壌中のバクテリアによって自然に

分解される生分解性作動油が注目されている．このように，液圧システムには用途に応じた
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性能や効率の追求だけでなく，安全性，環境融和性，より高い清浄性なども要求されており，

それに適した作動流体の選択が重要となっている．

1978 年，イギリス海軍は，動力伝達媒体として海水を用いた海中用の工具の開発を行う

ため，国立工学研究所 (NEL; National Engineering Laboratory) と契約した．そこでは摺動部

に使用する材料の組合せについて摩耗試験が行われ，その結果を基に 9 本のシリンダを有す

る斜板式アキシャルピストンポンプが開発された．この設計において，すべての摺動部はス

テンレスと樹脂が組み合わされた．その後，シェルとエッソは，海中用工具と海水を用いた

パワーパックの継続開発を NEL と契約した．ここでは海水を圧力媒体とした水圧グライン

ダーや，水圧切断工具が開発された．1987 年，イギリスの J. H. Fenner 社の子会社である

Scot-Tech 社は，NEL とシェルの技術を獲得し，水圧用動力部品の開発を続けた(9)．

1994 年，油圧部品の製造会社であるデンマークの Danfoss 社は，油圧の制御性能と同等

水準の，液圧媒体として清浄な水道水を使った水圧駆動機器のネッシー (Nessie® ) シリーズ

を登場させた．このシリーズの売上高は成長を続け，2005 年には 900 万ユーロに達した．

主要な採用実績分野は，以下のとおりである(10)．

• 食品産業：食肉処理場，ハンバーガー製造機，製氷機，ビール工場のモルト釜洗浄機．

• 車両，船舶：鉄道の地上ブレーキシステム，ゴミ収集車の機構駆動部，船底洗浄機．

• 林業，農業：製材工場での粉塵抑制および回転鋸歯の冷却，木材の乾燥技術への応用．

• その他：海水の淡水化技術への応用，下水管内ロボットの関節駆動など．

欧州における水圧駆動技術の研究は，上記のイギリス及びデンマークの他，フィンラン

ドのタンペレ工科大学で精力的に行われており，主に 7 MPa 以下の圧力範囲を中心に応用面

での研究が進められている(11, 12)．

日本国内における水圧駆動関連の研究は，1985 年頃から行われるようになった．

池田ら(13)は，深海潜水船で使用するための，定格圧力 61.7 MPa の海水ポンプを開発した．

これは回転斜板式アキシャルピストン型で，海水が触れるプランジャの摺動部にはセラミッ

クスが使用された．しかし，回転斜板部は油潤滑であり，完全なオイルフリーではなかった．

吉灘ら(14)は，ピエゾ素子によって駆動するポペット弁を 4 組使用し，海水でマニピュレータ

を駆動した．新規に設計した海水ポンプは固定斜板式アキシャルピストン型で，すべての摺

動部を海水潤滑とするため，セラミックスや CFRP が多用されている．定格圧力は 20.6 MPa，

定格回転速度 1,500 rpm における定格流量は 30 l/min である．

浦田及び宮川ら(15, 16, 17)は，スプールを静圧軸受によって支持する水圧サーボ弁を開発した．

軸受絞りと，スプールとスリーブとのすき間を，供給圧力からノズルフラッパ系への絞りと

して利用している．これにより内部漏れを低減させると共に，オリフィス絞りの場合よりも

フラッパ変位に対するノズル背圧の線形性を向上させている．
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大道と田中(18)は，AC サーボモータとボールねじでスプールを直接駆動する水圧サーボ弁

を開発し，サーボ系を構築した．水圧ポンプは三連プランジャ式で，クランク部は油潤滑で

ある．ポンプと接続したモータの回転速度を制御している．

朴及び北川ら(19, 20)は，水圧用高速電磁弁及び水圧用比例ポペット弁を開発した．弁体とス

リーブとのすき間を絞りとして利用し，漏れ流量を弁の機能の一部として積極的に利用する

構造に特徴がある．

Inoue ら(21)は，水圧用斜軸式アキシャルピストンポンプを開発した．ピストンとシリンダ

ブロックにおいて横推力が働かないよう，ピストンとピストン半球部を切り離し，それを半

球形の窪みにはめる構造として，21 MPa までの水圧下での運転に成功した．

Shinoda ら(22)は，低圧用の水圧ベーンモータを開発した．ベーン，ロータ，カム，側板と

いう摺動部品の組合せに対し，ステンレス鋼及び樹脂の組み合わせを選択的に使用している．

最大圧力 2 MPa の入力に対し，回転速度 1,500 rpm における最大出力は 100 W である．

以上のような個別の研究者及び会社による研究開発(23–28)の一方で，学会及び産業界による

共同研究も盛んに行われている．日本フルードパワーシステム学会では，1997–1999 年に「水

圧システム研究委員会」を設置し，水圧システムの意義，研究開発の方向性を明らかにした．

その後，2000–2002 年「水圧駆動システム研究委員会」，2002–2005 年「水圧駆動推進研究委

員会」，2006–2008 年「水圧駆動システムの新しい応用に関する研究委員会」が設置された．

その成果として，テキストブック(29)や研究成果報告書(30)が発行された．

また，日本フルードパワー工業会では，1998–2000 年に「環境融和型水圧駆動システムに

関する調査研究」が実施されており，水圧システムに関する規格化を目的として，使用する

水質レベルの規定及び水圧駆動機器における最適な配管寸法や推奨流速範囲などについて共

同研究を行っている．その後も，2000–2002 年「アクアドライブ技術の実用化に関する調査

研究」，2001 年「アクアドライブの工作機械等製造プロセスへの応用に関する調査研究」，2003

年「水圧機器技術の現状及び市場予測等に関する調査研究」，2004–2006 年「水道配管網圧

力を利用した次世代型ユニバーサルアクアドライブシステム (UniADS) に関するフィージビ

リティスタディ」が行われ，調査研究報告書として技術資料(31–33)及び報告書(34)が発行された．

ごく最近では，第 22 回フルードパワー国際見本市 (IFPEX 2008) において，水圧駆動機器が

一同に会した国内初の大規模テーマ展示コーナーが設けられた(35)．

以上のように，欧州及び日本において研究が進みつつあり，韓国(36, 37)や中国(38)からも水圧

駆動関連の研究報告例がある．しかしながら，油圧駆動と同水準の性能及び信頼性を有する

水圧駆動機器は，世界的に見てもまだ少ない．また，欧州では水圧駆動機器の採用例が増加

しているが，日本国内では標準的な市場を形成するには至っていない．

水圧駆動システムの性能向上のためには，効率の良いポンプ及びアクチュエータ，制御

性能の優れた各種制御弁などの開発が必要である．しかし，従来の油圧駆動用機器と同じ構

造のままでは，水の高い蒸気圧や低い粘性等により，1.4 節で述べるような様々な問題が発
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生する．したがって，水圧駆動用機器の開発においては，油圧用機器の構造を参考にしなが

らも，水の物理的特性に配慮し，水圧用として適した構造を新たに考案する必要がある．

1.3  代表的な圧力制御弁及び流量制御弁の構造 (39–41)

一般的に，液圧制御システムは，以下の 4 種類の基本的構成要素によって成り立つ．た

だし，ここではフィルタや冷却器などの，液体の状態を維持するための機器は除く．

• 液圧動力発生器（ポンプ）

• 液圧制御要素または変換器（弁）

• 液圧アクチュエータ（単動または複動シリンダ，回転型または揺動型モータ）

• 液圧伝達ライン（チューブ，ホース，継手など）

各種制御弁を大別すると，圧力制御弁，流量制御弁，及び方向制御弁の三種類である．

本節では，研究対象である圧力制御弁及び流量制御弁の代表的な弁構造について述べる．

1.3.1  圧力制御弁圧力制御弁圧力制御弁圧力制御弁

圧力制御弁を機能別に分類すると，回路内圧力を設定値に保持する弁と，回路内圧力が

設定値に達すると回路の切り換えを行う弁に大別される．前者にはリリーフ弁及び減圧弁な

どがあり，後者にはシーケンス弁，アンロード弁，及びゲージカットオフ弁などがある．本

節では，リリーフ弁及び減圧弁について述べる．

(1) リリーフ弁

リリーフ弁は，液圧回路の最高圧力を設定して，回路の圧力を一定に保つための弁であ

る．ほとんどすべての液圧回路には，流体の圧力を制御するため，少なくとも 1 つのリリー

フ弁が装備されている．圧力制御弁としてリリーフ弁は最も基本的なものであって，他の圧

力制御弁はいずれもリリーフ弁の構造を応用したものと考えることができる．

ポンプからの流量が一定であるとき，アクチュエータへの流量変化に対応して，リリー

フ弁への流量が変化する．したがって，リリーフ弁を通過する負荷流量の変化に際して，管

路圧力の変化が小さいことが要求される．

リリーフ弁は，流体の圧力を設定する圧力設定部，及びリリーフ流量を制御する流量制

御部から構成されている．代表的な構造を図 1.1 に示す．その構造上，(a)直動形と，(b)バラ

ンスドピストン形に分類される．直動形は，圧力設定部と流量制御部が一体になっているの

に対し，バランスドピストン形はそれらが分離しており，圧力設定部はパイロット弁，流量

制御部は主弁と呼ばれる．
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(a) Direct type

Pilot valve

Main valve

Pilot pressure

Capillary 

(b) Balanced piston type

Fig. 1.1  Typical structure of relief valves

直動形リリーフ弁の場合，管路の圧力と弁の受圧面積の積が，ばねによる力よりも大き

くなると弁が開いて流体を逃がす．弁の大容量化に伴って強力なばねを使用する必要がある．

また，管路の圧力はばねの初期圧縮量で設定するため，その操作力が大きくなる．バランス

ドピストン形リリーフ弁の場合，管路から絞りを通って主弁上部に導かれたパイロット圧力

によって，主弁の開閉が制御される．主弁部に使用するばねは主弁を押さえておくだけでよ

いため，直動形のように強大なものにする必要が無い．パイロット圧力はパイロット弁によ

って制御され，その通過流量はわずかでよい．また，パイロット弁は小型のものでよいため，

その操作力は直動形に比べて極めて小さくて済む．

リリーフ弁の静特性を，概略的に図 1.2 に示す．弁の性能は，主に圧力オーバライド特性

で評価される．これは，弁を通過する流量の増加に伴い，回路の圧力が増加する現象である．

主弁が開き，流体が流れ始める圧力をクラッキング圧力といい，この圧力と定格流量時の設

定圧力との差が小さいほど，優れた静特性のリリーフ弁であると言える．
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直動形は単純な構造であるが，圧力オーバライドが大きい．しかし比較的応答性に優れ

ているため，安全弁として用いられることが多い．バランスドピストン形は直動形に比べて

リリーフ性能が良く，安定性に優れているため，市販されている油圧用リリーフ弁の主流と

なっている．さらに，パイロット弁として電磁ソレノイド弁や切換弁を使用することにより，

電磁比例圧力制御弁やアンロードリリーフ弁としても使用することができる．

Flowrate
Rated flowrate

Balanced piston type

Direct type

Pressure

Cracking pressure
(balanced piston type)

Set pressure

Cracking pressure
(direct type)

Fig. 1.2  Static characteristics of relief valves

(2) 減圧弁

減圧弁は，主回路圧力（一次圧力）よりも他の分岐回路圧力（二次圧力）を低下させ，

制御するための弁である．リリーフ弁が弁の入口圧力を制御するのに対し，減圧弁は弁の出

口圧力を制御する．代表的な形は二次圧力一定形であるが，弁の入口・出口の圧力差を一定

に保つ差圧一定形や，出口圧力を入口圧力に対して所定の比率に減圧する定比減圧弁などが

ある．ここでは，二次圧力一定形について述べる．

二次圧力一定形減圧弁の代表的な構造を図 1.3 に示す．リリーフ弁と同様に(a)直動形及び

(b)バランスドピストン形があり，両者の構造上の違いはリリーフ弁の場合と同様である．し

かしながら，弁の運動方向はリリーフ弁と逆である．制御対象の二次圧力が設定値よりも低

いときに主弁は全開であり，設定値を超えると主弁は閉じ始める．なお，バランスドピスト

ン形のパイロット流量は，ドレン流量として外部へ放出する．

弁の制御対象としての出力信号は二次圧力であるが，弁への入力信号は負荷流量及び一

次圧力である．すなわち，負荷流量の変動だけでなく，一次圧力の変動の下でも，二次圧力

を一定に保つことが要求される．まず，一次圧力に対する二次圧力の静特性を，概略的に図

1.4(a)に示す．一次圧力が二次圧力設定値よりも小さいとき，パイロット弁は閉じたままで

あり，二次圧力とパイロット圧力が等しいため，主弁絞りは全開のままである．二次圧力が

設定圧力以上になるとパイロット弁が開き，主弁内の細孔を通過する流れによって主弁両端

に圧力差が生じる．これによる力とばねによる力の平衡によって，主弁変位が調整される．
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一次圧力の増加に伴って主弁絞りの開口面積が減少し，二次圧力を一定に保つ．図 1.4(b)は，

負荷流量に対する二次圧力の静特性を示したものである．通常のリリーフ弁では負荷流量の

増加に伴って圧力が増加するが，減圧弁では低下する．これらは主弁を閉じる方向に作用す

る流体力が増加することによる．

Primary
pressure Secondary

pressure

Drain

Secondary
pressure

Pilot
pressure

Primary
pressure

(a) Direct type (b) Balanced piston type

Fig. 1.3  Typical structure of pressure-reducing valves

Secondary
pressure p2

Primary
pressure p1

Maximum p1(Load flowrate: Constant)

p2 = p1

0

Reference pressure
of different level

(a) Secondary pressure against primary pressure

Pressure

Load flowrate

Rated flowrate

0

Reference pressure p2
of different level

Primary pressure p1
(= Constant)

(b) Secondary pressure against flowrate

Fig. 1.4  Static characteristics of pressure-reducing valves
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1.3.2  流量制御弁流量制御弁流量制御弁流量制御弁

流量制御弁には単純な絞り弁の他に，圧力補償機構を有する流量調整弁，フロープライ

オリティ弁，分流弁などがある．弁に要求される機能によって構造は異なるが，流量調整の

基本的概念は共通である．すなわち，流量調節用の可変または固定絞りを通過する際の圧力

差を検出し，これを一定に保つよう，圧力補償弁が動作する．これにより，弁の入口及び出

口の圧力差が変化しても，弁の通過流量は設定された値に調整される．圧力補償弁における

圧力損失量を変化させる形式の弁を流量調整弁といい，設定流量以上の余剰流量を第二の出

口ポートから排出する形式の弁をフロープライオリティ弁という．

ここでは，最も基本的な流量調整弁について述べる．流量調節用絞りと圧力補償弁を直

列に接続するのであるが，どちらを上流にするかで二種類の形式がある．概略図を図 1.5 に

示す．(a)は圧力補償弁が上流にあり，(b)は下流にある．機能上はどちらも同じであり，流

量調節用絞り前後の圧力差が設定値以上になると，圧力補償弁が閉じることによって，流量

が調整される．

Leakage

Pressure-
compensation
(PC) valve

Flow control throttle

Downstream pressure

Upstream pressure

(a) PC valve upstream

Leakage

Pressure-
compensation
(PC) valve

Flow control throttle

Upstream pressure

Downstream pressure

(b) PC valve downstream

Fig. 1.5  Typical structure of pressure-compensated flow control valves
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通常，流量調節用絞り前後の圧力差は小さいため，弁の入口及び出口の圧力差のほとん

どは圧力補償弁で生じる．したがって，圧力補償弁における差圧が作用する摺動部すき間に

おいて，漏れ流量が大きくなる．(a)の形式では，漏れ流量も含めて流量調節用絞りを通過す

るため，大きな問題にはならない．しかし，(b)の形式では調整された流量に漏れ流量が加算

される．ゆえに，低粘性流体の場合や高精度の流量調整が要求される場合には，(a)の形式の

方が適している．市販されている流量調整弁は(a)の形式のものが多く，この形式の弁に適し

た取付面のポート配置が，ISO 規格(42)及び JIS 規格(43)で規定されている．

1.4  水圧駆動用機器開発における問題点 (44–46)

水は鉱物油と比べて粘度が低く，体積弾性係数が高いため，水圧駆動は高速応答及び高

エネルギー効率が必要な用途に有利であるとされている．粘度が低いことは流体抵抗が小さ

いことを意味する．よって熱の生成が小さく，エネルギーの損失が小さくなる．また，水は

比熱及び熱伝導率が大きく，さらに管内の流れはほとんどの場合に乱流であるため，管路な

どからの放熱効果が高く，冷却系は小型のもので済む．体積弾性係数が高いことは，応答が

速いことを意味し，長い配管による遠隔操作等に適用する場合は，油圧よりも制御性能の向

上が期待できる．また，水は室温と運転温度における動粘度の相対変化が小さいため，温度

による機器の特性変化が小さい．さらに，狭いすき間の流れ以外はほとんど乱流であるため，

レイノルズ数に依存する絞りの流量係数や管路の損失係数はほぼ一定で，システムの設計が

簡略化できる．これらは水の物理的特性による利点である．

しかしながら，低粘度によって内部漏れ流量が増加し，効率が低下する．また，弁の振

動が減衰しにくくなる．潤滑性が低いことによって機器内部の摺動部において摩擦及び摩耗

が増加する．圧縮性が低いことによって高いサージ圧力が発生し，高圧で振動する過渡応答

という形の問題を引き起こす．他にも，高い蒸気圧によるキャビテーション壊食や，電導性

による金属表面の腐食などの問題が生じる．

本節では，液圧駆動装置の作動流体として水道水を使用する際の，水の物理的特性及び

化学的特性によって生じる問題点を述べる．これらへの対策は，1.5 節で述べる．

1.4.1  蒸気圧蒸気圧蒸気圧蒸気圧

水と鉱物油では，蒸気圧が全く異なる．50°C において，鉱物油の蒸気圧は約 1 mPa であ

るが，水の蒸気圧は約 12 kPa であり，鉱物油の場合の 107 倍大きい．したがって，水は鉱物

油よりもキャビテーションが発生しやすく，それに伴って様々な問題が発生する．図 1.6 に

示すように(47)，水温の増加に伴って蒸気圧も増加するため，さらにキャビテーションが発生

しやすくなる．
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(1) キャビテーションによる騒音の発生及び壊食

絞り前後の差圧が大きいと，流速の増加に伴って絞りを通過する際の圧力が減少する．

この圧力が蒸気圧以下になるとキャビテーションが発生し，騒音及び振動が発生する．この

気泡が固体壁近傍で潰れるとキャビテーション壊食が生じ，運転条件と材料次第では表面が

穴だらけになって，すぐに使用できなくなる．

(2) キャビテーション閉塞

弁の絞りにおいて圧力差の増加に伴って流量も増加するが，絞りの下流圧力が上流圧力

の半分未満になると，それ以上流量は増えなくなる．この現象をキャビテーション閉塞とい

う．キャビテーション閉塞が生じると，弁の正常運転が出来なくなる．

(3) 液柱分離による振動の発生

水は圧縮には強いが引っ張りには弱い．ピストンが運動中にシリンダへの流入ポートを

急閉鎖すると，ピストンの慣性負荷によってキャビテーションが発生する場合がある．管路

中で流れが急停止した場合も，水の慣性によって同様の現象が生じる．この空洞が潰れる際

の衝撃圧力は圧力の変動を引き起こし，機器が破損する原因となる．
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Fig. 1.6  Vapour pressure of water
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1.4.2  粘度粘度粘度粘度

粘度も，水と鉱物油で顕著に異なる．大気圧下における代表的な運転状態での動粘度は，

鉱物油の場合 50°C で 23 cSt であるが，水の場合 40°C で 0.66 cSt である．すなわち，水の動

粘度は鉱物油の 1/30 程度である．

さらに，温度及び圧力が粘度に及ぼす影響は，水と鉱物油とで全く異なる．圧力範囲 0.1–100

MPa において，鉱物油の粘度は 20°–70°C の温度範囲で 150 倍程度変化する．これに対し，

水の粘度は 3°–50°C の温度範囲で 3 倍程度の変化に留まる．

(1) 内部漏れ流量の増加

スプールとスリーブとのすき間を流れる漏れは，平行平板間の層流と見なすことができ

る．この流量は粘度に反比例し，すき間高さの 3 乗に比例する．水の粘度は鉱物油の 1/30

程度であるため，同寸法ならば漏れ流量は 30 倍に増加する．油圧用と同程度の漏れ流量に

するためには，すき間を油圧用機器の 30～35% 程度にする必要がある．油圧用でのすき間

は 10 µm 未満であるから，水圧用ではすき間を 3 µm 程度にしなければならない．これには

部品の高精度加工が必要になる．

また，水中に含まれる微粒子が狭いすき間に入り込むと，摺動部の摩耗が促進されるだ

けでなく，摺動部品がロックして動かなくなる場合もある．したがって，微粒子を除去する

フィルタの重要性が，油圧の場合よりも大きくなる．さらに，十分なろ過性能が発揮できる

よう，フィルタエレメントは適切に交換しなければならない．

高精度加工による狭いすき間が実現しても，ピストンとシリンダなどの摺動部品同士で

熱膨張率が異なると，水温によるすき間の相対変化が大きくなる．摺動部において固体接触

を抑制するためには，ある程度以上のすき間は必要である．したがって，油圧用機器と同水

準の漏れ流量にするのは非常に困難である．結果として，ポンプやモータでは効率が低下し，

弁においては静特性が悪化する．

一般に水圧駆動用の部品は寸法誤差の許容値を小さくするだけでなく，真円度，円筒度，

真直度などの小さい高精度加工が必要であり，加工費用が高騰する．これは量産規模が小さ

い場合に製品価格を上昇させ，ユーザの初期投資を増大させる．

(2) 動特性の悪化

弁の摺動部において，壁面におけるせん断応力は，（粘度）×（相対速度）／（すき間高さ）

で表される．すき間高さを油圧用の 1/3 にしたとしても，粘度は 1/30 程度であるから，同じ

相対速度に対して壁面に作用する粘性力は 1/10 程度になる．したがって，水の場合は粘性

による振動減衰効果が小さく，弁の過渡応答において振動が持続しやすくなる．これにより，

動特性が悪化する．
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1.4.3  潤滑性潤滑性潤滑性潤滑性

油に含まれる極圧添加物は，狭いすき間における固体壁面同士の接触を抑制し，摩擦を

低減させる．しかし，水道水にはそのような添加物は含まれていないため，固体壁面同士が

容易に直接接触する．これにより，摺動部の摩擦及び摩耗が生じる．

潤滑の状態は，境界潤滑，混合潤滑，及び流体膜潤滑の 3 種類に分類される．境界潤滑

では，壁面の直接接触が支配的である．混合潤滑では，接触している壁面間に部分的な流体

膜が形成される．流体膜潤滑では，壁面は流体膜によって離れている．油の場合は粘度が高

いため容易に流体膜潤滑が形成されるが，水の場合にはほとんど期待できない．

水は潤滑特性が劣るため，ポンプ，モータ，及び弁などの，運動する部品を有するすべ

ての構成要素について，特別な材料及び設計が必要である．構成要素のシール及び軸受にお

ける主な摩耗は，摩擦に関係する．潤滑流体として水を使用する場合，材料の選択と，摺動

部の接触力及び摩擦を減少させる設計が最も重要である．

1.4.4  体積弾性係数体積弾性係数体積弾性係数体積弾性係数

代表的な体積弾性係数は，鉱物油の場合 1.0–1.6 GPa に対し，水の場合 2.4 GPa であり，

約 1.5 倍である．これは，水の方が圧力の時間応答が速くなることを意味する．しかし，流

体の体積弾性係数は圧力の増加に伴って増加する．その他に，温度及び空気含有率にも影響

を受ける．したがって，圧力の時間応答は運転状態によって変化する．

流体の圧縮性と，管路の弾性の合計が，管路系全体の圧縮性となる．その逆数が管路系

の等価体積弾性係数である．したがって，たとえば管路の途中にホースなどを使用すると，

管路系全体の等価体積弾性係数が著しく低下する．この場合，流体の体積弾性係数の違いの

みを比較して応答速度を議論することはできない．

管路の剛性が十分に高い場合，急な弁操作等によって流れを急停止させると，水撃現象

によるサージ圧力が発生する．これによって弁や配管が損傷する場合もある．発生した高圧

は管路内を往復し，油圧の場合よりも減衰せずに振動が続く．

1.4.5  化学的特性化学的特性化学的特性化学的特性

水は地球上ではありふれた物質であるが，化学的に見ると，非常に特殊な液体である．

• 水は，地球上の自然の状態で，固体・液体・気体の形態がある唯一の物質である．

• 水は，すべての液体の中で，表面張力が最も大きい．

• 水は，他のどんな液体よりも多くの物質を溶解させることができる「万能溶媒」である．

• 水は，知られている限り，最も優れた反応物質である．

• 水は，分子量が小さい割に融点及び沸点が共に高い．これは，個々の水分子の間に働く

強い結合力が原因である．この構造によって，水は比熱が非常に大きい．
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これらの特徴により，液圧駆動系の作動流体として使用する場合には，いくつかの問題が生

じる．ただし，これらは機器設計時の材料選択及び水質の維持管理を適切に行うことによっ

て排除可能である．

(1) 腐食

広く一般に使用されている鉄鋼系材料では錆が発生する．メッキなどの表面処理をする

と一時的な効果は得られるが，すぐに母材との境界で腐食が始まり，剥離する．

機器部品の材料として，耐腐食性の高い材料を使用しなければならない．不活性なステ

ンレス鋼であっても，鋼種によって耐食性が異なる．SUS440 などは高硬度を得るため炭素

含有量が多く，錆びやすい．また，水中に塩化物 (Cl−)，フッ化物 (F−)，及びマンガンイオ

ン (Mn2+) が含まれていると，ステンレス鋼でも局所的に腐食することがある．

また，電位の異なる異種金属を組合せて使用すると，腐食が発生する．アルマイト処理

していないアルミニウムや亜鉛メッキなどは，不適当である．

(2) 微生物の発生

システムに水を充填する時点で微生物を完全に除去することは困難である．システムの

どこかが開いていて，外部から有機物が供給されると，微生物は繁殖してバイオフィルムを

形成し，異臭や金属表面の腐食の原因となる．

システムが閉じた系の場合，微生物の栄養分となる有機物が消費され尽くすと，微生物

は死滅する．この死骸が適切にろ過されないと，摺動部の固着原因となる．

(3) 相変化

水は 0°C で凍結するため，それ以下の温度では運転できない．また，水温の上昇に伴っ

て蒸気圧が高くなるため，キャビテーションが発生しやすくなる．キャビテーションの発生

を抑制するための標準動作水温は，3°～50°C とされている．それゆえ，場合によっては水を

加熱または冷却し，温度を調整する必要がある．

(4) 硬度

カルシウム成分が多い硬水だと結晶化しやすく，運転停止期間が長いと狭いすき間の摺

動部で部品同士が固着する原因となる．ただし，日本国内の水道水は軟水であるため，硬度

による問題は比較的少ない．
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1.5  水圧駆動用機器の開発における設計指針

水の物理的特性が水圧駆動用機器の性能に及ぼす影響は，次のようにまとめられる．

• 蒸気圧が高いことによるキャビテーションの発生

• 潤滑性が低いことによる摺動部の摩擦及び摩耗

• 粘性が低いことによる静特性及び動特性の悪化

以下において，それぞれの問題に対する設計指針を述べる．

1.5.1  キャビテーション壊食の抑制キャビテーション壊食の抑制キャビテーション壊食の抑制キャビテーション壊食の抑制

キャビテーション壊食を抑制するための第一の対策は，キャビテーションの発生そのも

のを抑制することであり，第二は耐壊食性の高い材料を使用することである．

キャビテーションを抑制するためには，複数の絞りを直列に配置することによって，圧

力を段階的に降下させることが有効である(48, 49)．単一の絞りにおける圧力降下量を，上流圧

力の半分以上にすることが望ましい．しかし，最終的にはタンク圧力へと開放しなければな

らない．通常，7 MPa 程度の圧力差であれば，キャビテーション壊食量は問題とならない場

合が多いため，最後の絞りにおける圧力差が 7 MPa 程度になるように圧力を降下させれば良

い．すなわち，14 MPa までの圧力範囲であれば，二段絞りとする．複雑な流路によって圧

力を徐々に降下させることも有効(50, 51)であるが，弁が大型化し，構造が複雑になる．

また，平行平板間の狭いすき間を絞りとして利用すれば，圧力は徐々に降下する．しか

し，大流量には対応できないため，これはパイロット流量などの圧力降下に用途が限られる．

シャープエッジ下流では，キャビテーションが発生しやすい．絞りの入口などでは，流

路断面積が滑らかに変化するようにする．絞り下流の弁室内では，定在的な大きな渦が形成

されるようにして，弁室内の圧力が局所的に低下しないようにする(52)．このためには，数値

計算流体力学 (CFD) による流速及び圧力の計算が役に立つ(53)．しかし，最終的には実験に

よる確認が必要である．

絞りにおいてキャビテーションが発生する低圧部に，流体を補充する通路を設けて，流

体を吹き込むことも効果がある．空気を吹き込むとクッション効果が得られるが，他の面で

不都合となるため，水を吹き込むようにする(4)．ただし，これによって絞りが機能しなくな

る場合には適用できない．

キャビテーション噴流が発生した場合であっても，キャビテーション噴流を固体壁面に

衝突させないか，別の噴流を当てて向きを変え，壁面から遠ざけることによって壊食を抑制

することができる．これは油圧用アキシャルピストンポンプの弁板において効果があること

が確認されている(39)．条件次第ではキャビテーション騒音及び弁の振動が発生するが，その

抑制は別の手段によって行う．
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駆動システムの運転条件や許容寸法等の事情によって，キャビテーション噴流の固体壁

への衝突が避けられない場合の対策は，キャビテーション壊食耐性の高い材料を使用するこ

とである．一般に，同系の金属では硬度を高めることによって耐壊食性を増加させることが

できる．また，窒化チタンや DLC コーティングは，耐壊食性の向上に効果的である．ただ

し，母材との密着性が重要である．異種金属では，結晶構造等の違いによって壊食量は異な

る．樹脂の壊食量は硬度と無関係である．キャビテーション壊食は表面の疲労破壊が主な原

因であることが知られており(54, 55)，材料の単純な機械的特性だけではキャビテーション壊食

量を予想できない．したがって，候補となる耐腐食性材料を，同一条件でスクリーニング試

験する必要がある．この試験結果については，第 2 章で述べる．

1.5.2  摺動部の摩擦及び摩耗の低減摺動部の摩擦及び摩耗の低減摺動部の摩擦及び摩耗の低減摺動部の摩擦及び摩耗の低減

水圧駆動機器の摺動部においては，静圧軸受の活用が有効である(17, 38)．静圧軸受はスプー

ル弁の流体固着現象を防ぐ方法の一つとして提案(56)されたものであるが，摺動部における摩

擦及び摩耗を低減する方法としても有効な手段である(57, 58)．支持力を生み出すための圧力源

が得られる場合には，可能な限り静圧軸受を採用すべきである．本研究では，弁内に常に大

きな圧力差が生じているリリーフ弁において，主弁摺動部に静圧軸受を組み込んだ．この構

造については，第 4 章で示す．

静圧軸受を，回転または直進運動を伴う軸受として使用する場合は，リセス面積を大き

くし，供給圧力を低くする．また，漏れ流量は通常そのままタンクへ戻す．しかし，制御弁

における弁軸の支持が主な目的の場合は，設計方針が異なる．内部漏れの増加を避けるため，

漏れ流量を弁の機能の一部として活用する場合には，タンクに戻す前にいくつかの絞りを通

過させる．これにより，静圧軸受のすき間内における圧力分布の計算が困難になる．この計

算方法については，第 3 章で取り扱う．

円筒内部で摺動する部品においては，横推力を低減させる工夫が必要である．これは，

アキシャルピストンポンプ及びモータにおいて特に重要となる．喜多(59, 60)の FFC 方式の液圧

可変ポンプ/モータは高含水用のような低粘度流体用に開発されたもので，ラジアル形式で

あるが，ピストンには原理的に横推力が生じないという点で，最も合理的である．Inoue ら(21)

の水圧用斜軸式アキシャルピストンポンプは，ピストンとピストン半球部を切り離し，それ

ぞれ別々に駆動することによってピストンに横推力が働かないようにしている．Ham ら(36, 37)

の水圧用ポンプも，ピストンとコンロッドを球面継手で接続し，ピストンに作用する横推力

を低減させている．Danfoss 社の水圧用斜板式アキシャルピストンポンプでは，ピストンに

作用する横推力を低減させる構造上の工夫は見られないが，シリンダ内面が樹脂で被膜して

あり，摩擦力を低減させている．
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横推力が生じる摺動部で，静圧軸受が使用できない場合，摺動面では境界潤滑が避けら

れない．この場合には，摺動部品の材料に耐腐食性及び耐摩耗性に優れた材料を使用しなけ

ればならない．推奨候補は，ステンレス鋼，アルミニウム青銅，銅合金，チタン合金，ニッ

ケル合金，エンジニアリングプラスチック，ならびにセラミックスである(1, 5, 32, 44)．摺動条件

が厳しくなく，強度も要求されない場合は，アルマイト処理したアルミニウムも使用できる

が，未処理材は腐食するため使用できない．

水圧用ベーンポンプ/モータは，潤滑条件がかなり厳しい．ベーンに対して，ロータ，カ

ムリング及びサイドプレートのそれぞれ，またロータとサイドプレートにも摺動面があるた

め，適切な材料選択及び加工精度が要求される．Shinoda ら(22)が開発した水圧用ベーンモー

タの材料は，樹脂及びステンレス鋼を組み合わせている．

耐摩耗性に優れた金属は，ほとんどの場合硬度が高く，加工性が非常に悪い．これらの

材料を使用せずに耐摩耗性を得たい場合，または上記材料の耐摩耗性をさらに向上させる場

合は，摺動面への適切なコーティングが必要である．アルマイト処理，DLC (Diamond-Like

Carbon) 被膜(61–65)，及びセラミックスの低温溶射などが効果的であり，これらは腐食の防止

にも役立つ．特に DLC 被膜は平滑面及び低い摩擦係数が得られる．ただし，コーティング

の密着度を上げるためには，適切なコーティング方法及び条件にしなければならない．コー

ティングができない摺動面の場合，ウェアリングを使用する．ウェアリングの代表的使用例

は，シリンダに対するピストンの偏心，焼き付き，かじり等を防止するためにピストンに装

着するものである．その材質は布入りフェノール樹脂製のものが多い．この場合，樹脂の吸

水による寸法変化を許容できるように，すき間寸法を適切に設計する必要がある．

横推力が作用しなくても，軸の摺動部のすき間に流れが生じると，圧力分布の不均一に

よって流体固着が生じる場合がある(66–69)．これは，流れの方向にすき間が拡大するようなテ

ーパがついている場合に生じる．完全に平行なすき間を形成することは困難である．流体固

着による力を低減させるためには，円周方向の溝（ラビリンス溝）をつける(70, 71)．これは溝

の下流の圧力分布を均一にする効果があるため，流れの上流部分に作ると良い．ただし，こ

れは横推力を減少させるが，中心に戻す向心力は作用しない．すなわち軸と円筒内面が接触

しても，これらを離す機能は無い．したがって，重力の影響が無視できない場合，弁の姿勢

によって摩擦特性が変化する．流れの方向にすき間を減少させれば向心力が作用するが(72)，

流れの向きが逆転する場合には使用できない．また，適切な角度のテーパ加工は意外に難し

く，また使用時間の経過に伴って大径部が摩耗し，効果が低下するという問題もある．

1.5.3  静特性及び動特性の改善静特性及び動特性の改善静特性及び動特性の改善静特性及び動特性の改善

油圧用の弁構造では漏れが問題にならないようなすき間でも，水の低粘度によって漏れ

流量が生じる．これにより，弁室内の圧力が変化し，結果として弁の静特性が悪化する場合
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がある．また，内部漏れ流量をそのままタンクに戻すと，静特性の悪化及び効率の低下にも

つながる．そこで，水圧用の弁では，漏れ流量が生じても弁性能に影響しないような構造上

の工夫が必要となる．また，すき間を絞りとして使用し，漏れ流量をパイロット流量として

利用すれば，弁の機能を実現するために必要な流量とすることができる(17, 19, 20)．その具体的

設計手法は，個別の弁に要求される機能によって異なる．第 4～6 章において，リリーフ弁，

減圧弁，及び流量調整弁における設計の提案を行う．

なお，第 4，5 章のリリーフ弁及び減圧弁では，さらに静特性を向上させるために，圧力

直接検知式パイロット弁を採用している．これは，パイロット圧力ではなく，制御対象の圧

力そのもので直接パイロット弁を動作させる弁であり，油圧用の弁でも研究例がある(73, 74)．

弁の摺動面では，水膜による粘性抵抗が小さいため，振動の減衰効果は油圧の場合より

もかなり小さい．このため，弁の過渡応答において振動が発生しやすい．これを抑制するた

めには，ダンピングオリフィスや粘性ダンパを組み込む必要がある．絞り直径及びダンパピ

ストンのすき間を小さくすれば弁の安定性は高まるが，応答性が悪くなる．絞り直径及びす

き間を最適化するためには，設計時に動特性シミュレーションを行う(75–79)．同時に，流体の

圧縮性を考慮し，弁室内の流体体積も適切なものにする必要がある．無駄な体積を排除する

ことによって，安定性が高まる場合もある(80)．通常，弁の応答性と安定性は相反するが，実

用上は安定性をより重視すべきである．弁の応答は，弁本体の特性だけでなく，管路の影響

も受けるため，実際の使用において予期せぬ振動が現れることもある．

水圧駆動システムでは，機器の非線形性が動特性に影響を及ぼす場合がある．水圧用サ

ーボ弁及び比例弁では，内部漏れ流量を低減させるため，スプールのメータリングエッジ部

をオーバーラップにする必要がある．これにより，スプール変位に対する流量に不感帯が生

じる．また，シリンダのピストンに使用するパッキンの摩擦力によって，スティックスリッ

プ及びヒステリシスが生じる．これらの非線形特性を考慮した制御則を適用することによっ

て，制御性能を改善した研究例が報告されている(81–84)．
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1.6  水圧駆動システム設計時及び運転時の指針

1.6.1  水圧駆動システムの設計規準水圧駆動システムの設計規準水圧駆動システムの設計規準水圧駆動システムの設計規準 (1, 5, 46)

水圧駆動システム設計時には，主にキャビテーションの抑制及び微粒子混入防止のため

の対策が必要である．

まず，ポンプの吸い込み管路内でキャビテーションが発生しないようにする．このため

に，ポンプの位置は常にタンクの水面下に置く．ポンプ吸い込み口の管路は十分太くし，ろ

過面積の大きいストレーナを装着する．また，システム内で発生した微小気泡を含んだ水が

タンクに戻り，再びポンプに吸い込まれないようにする．これにはタンク内に仕切板を設け，

戻った水がタンク内を回流し，微小気泡が水面から放出されるようにする．タンクには水位

計を取り付け，水位を常に適切な範囲内に保つ．

水は 0°C で凍結するため，氷点下において運転するためには，ヒータを使用して温水を

循環させるか，可能であればモノプロピレングリコールを 30～50% 加えた不凍液にしなけ

ればならない．また，水の蒸気圧は水温の上昇に伴って増加するため，キャビテーション防

止のために水温を 50°C 以下にすることが推奨されている．Danfoss 社の Nessie®シリーズで

は，運転可能温度範囲を 3°～50°C に設定している．運転時に 50°C を超えないよう，冷却器

の容量を適切に設計する必要がある．また，タンクには水温計を取り付ける．

水圧駆動機器の摺動部は油圧用よりも狭く設計されているため，微粒子をろ過するフィ

ルタの役割が重要である(5, 44)．フィルタの目の細かさは，油圧用の 1/3 が望ましい．Danfoss

社は，絶対粒子径で 10 µm 以下のフィルタを，戻り回路のタンク直前に入れるよう推奨して

いる．また，フィルタの目詰まりを検出するためにフィルタ差圧をモニタできるようにする．

バイパス弁を使用すると微粒子がタンク内に混入するため，使用しない．

システム外部からタンク内への微粒子及び微生物の混入を防止するためには，タンクを

密封し，システムを開いた系にしないようにする．しかし，システムの運転に伴って水位が

変動する場合には，大気への開放が必要である．この場合，微細な物質混入を抑制するため，

エアブリーザに目の細かいフィルタをつける．ただし，微生物の混入を完全に防ぐことはで

きない．

配管作業において，ネジにグリースを塗布すると微生物の増加を招くため，使用しない．

管継手のシールは O リングまたは金属同士の面圧によるフレア形が望ましい．ねじ込み式の

管継手に使用するテフロンのシールテープは，損傷を引き起こす可能性がある．管路を切断

したり，管の接続部にネジ切りする場合は，バリを除去し，切り屑を完全に取り除く．さら

に，油分が残らないよう洗浄する．
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1.6.2  水の清浄度管理水の清浄度管理水の清浄度管理水の清浄度管理 (5, 46)

水圧駆動システムの運転時は，水の清浄度管理が最も重要である．システムで発生する

微生物は，ほとんどが水を充填する前に棲息していたものである．したがって，配管作業が

終了してシステムを運転する前に，十分にフラッシングを行って管路内を洗浄する必要があ

る．Danfoss 社は，以下の洗浄手順を推奨している．まず戻りフィルタを通して水を充填し，

管路内からエア抜きを行った後，洗剤を加えた水でシステムを 1 時間動作させ，油成分を十

分に洗浄する．その水をすべて抜いた後，再び戻りフィルタを通して水を充填し，システム

を 30 分間動作させ，すすぎを行う．これとは別に，タンクに水を戻さず，水を連続的に充

填しながら洗い流す方法もある．戻りの水に洗剤の痕跡が無くなるまで，洗い流す．その水

をすべて抜き，戻りフィルタのエレメントを交換する．このフィルタを通して水を充填し，

管路内からエア抜きを行う．

水道水には，様々なイオンが含まれている(85)．硬水に含まれるカルシウムやマグネシウ

ムは，スケールや沈殿物の主成分となる．ヨーロッパでは軟水化のためイオン交換を行う必

要があるが，日本の水道水は軟水であるため，必要ない．日本の水道水をイオン交換すると，

殺菌作用のある塩素まで取り除かれてしまう．過度の塩化物及びフッ化物はステンレス鋼を

局所的に腐食させるため，これらの除去のためにイオン交換を行う場合には，殺菌のため適

量の塩素を加える．

氷点下での運転のため，不凍液として生分解性モノプロピレングリコールを加える場合，

濃度が 20 vol.% 以下の場合は微生物の成長を促す．気温に応じて，30～50 vol.% にしなけ

ればならない．

タンク内の水に紫外線を照射すると，微生物に対して効果的な殺菌作用が得られる．し

かし，壁面に固着した微生物が密集して大小様々な層となったバイオフィルムに対しては，

効果が無い．バイオフィルムの低層は酸性が強く，金属を腐食させる．また，熱交換器にお

いては熱伝達率を低下させる．様々な問題を引き起こし，システムの故障の原因となる．バ

イオフィルムは水が停留する場所に発生しやすいため，たとえばシリンダのストロークエン

ドなどにおいて，水の入れ替わらない空間を作らないようにしなければならない．

バイオフィルムが形成されるほど微生物を繁殖させないためには，システムを閉じた系

にすることが重要である．既にシステム内に存在する微生物に対しては，電気化学的手法を

用いた殺菌方法が提案されている(86)．その他に，殺菌剤の投与，超音波や磁気を用いた方法

などがあるが，いずれもシステム内の機器に及ぼす影響を検討する必要がある．

水の清浄度管理のためには，タンクの水位を定期的に観察し，pH，硬度，微粒子濃度を

測定する．さらに，装置内の水だけでなく機器内壁に生息する微生物について調査する．フ

ィルタの差圧を常に監視し，定格差圧に達したらフィルタエレメントを適宜交換する．それ

らの推移と併せて水の交換時期も記録しておくと，後に参照することができる．
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1.7  研究目的及び論文構成

本論文では，14 MPa の圧力水準で運転する水圧駆動システムに使用可能な制御弁の開発

を目的とする．水の高い蒸気圧や低い粘性及び潤滑性などの物理的特性に起因する問題点を

克服するため，キャビテーション壊食試験による材料選択を行い，摺動部の摩擦及び摩耗を

防ぐ静圧支持機構の設計手法を確立し，それらの結果を用いて二種類の圧力制御弁（リリー

フ弁，減圧弁）ならびに流量調整弁を開発する．開発する弁の仕様を表 1.1 に示す．

Table 1.1  Specification of three kinds of water hydraulic valve to be developed
■ Relief valve ■ Pressure-reducing valve
Type: Balanced piston

Rated pressure: 14 MPa
Rated flowrate: 20 l/min

Type: Balanced piston (external drain)

Max. primary pressure: 14 MPa
Min. secondary pressure: 3.5 MPa
Rated flowrate: 15 l/min

■ Pressure-compensated flow control valve
Type: Two-way valve

Adjustable flowrate range: 2.5–15 l/min
Pressure difference range: 1–14 MPa

本論文の構成と各章の関係を図 1.7 に示す．本論文は 7 章で構成され，第 2，3 章は基礎

研究に相当する．それらの結果を基にして，第 4～6 章で弁の開発を行う．次章以降の各章

の内容は以下のとおりである．

第 2 章では，第 4～6 章で開発する弁部品の材料選択のため，耐腐食性の高い金属，樹脂

及び表面コーティングについて，キャビテーション壊食試験を行った結果を述べる．これに

先立ち，過去に行われてきたキャビテーション関連の研究について概観する．

第 3 章では，弁の摺動部における摩擦及び摩耗を低減させるために有効な，静圧支持機

構について述べる．すき間内の圧力分布，支持力及び漏れ流量の計算方法を示し，実験によ

ってその妥当性を検証する．ここで得られる結果は，第 4 章のリリーフ弁の開発において活

用する．

第 4～6 章における弁の開発においては，水圧用として最適な弁構造を提案する．構造上

の特徴における共通項目は，以下のとおりである．

• キャビテーション抑制のため，圧力差の大きい絞りは二段構造とする．

• 内部漏れ低減のため，摺動部すき間の流れを，弁の機能に必要な流量として利用する．

• 弁の振動抑制のため，粘性ダンパを組み込む．

第 4 章では，主弁摺動部に静圧支持機構を組み込んだ水圧用リリーフ弁を開発する．静

圧支持機構を通過する流量を，パイロット流量として活用する．また，静特性向上のため，
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パイロット弁が供給圧力を直接検知する構造とする．リリーフ流量に対するシステム圧力の

静特性及び動特性についてシミュレーションを行う．製作した弁の性能を静特性実験によっ

て確認し，提案する構造の妥当性を示す．

第 5 章では，負荷流量だけでなく，一次圧力の変化に対しても二次圧力を一定に保つよ

う構造を工夫した水圧用減圧弁を開発する．一次圧力の変化が，摺動部すき間を通じてパイ

ロット圧力に直接伝わらないよう，すき間の途中に二次圧力を導く構造とする．また，静特

性向上のため，パイロット弁が二次圧力を直接検知する構造とする．負荷流量及び一次圧力

に対する二次圧力の静特性実験によって，提案する構造が有効に機能することを示す．

第 6 章では，水圧用圧力補償型流量調整弁を開発する．圧力補償弁と流量調節絞りの弁

棒が交差する構造とすることにより，弁の内部構造を簡素化させる．また，圧力補償弁を閉

じる方向に作用する流体力を補償するためのリングを装着する．弁の上流と下流の圧力差に

対する流量の静特性実験を行い，提案する構造の妥当性を検証する．

第 7 章では，本論文を総括して結論を述べ，水圧制御弁の開発を通じて得られた設計指

針を与える．さらに，今後の研究課題についても述べる．

第７章　結論

第４章
水圧用リリーフ弁の開発

第５章
水圧用減圧弁の開発

第６章
水圧用流量調整弁の開発

第２章
耐腐食性材料の

キャビテーション壊食試験

第３章
摺動部支持のための

静圧支持機構

第１章　序論

水の物理的特性による問題点への対策

● キャビテーション壊食の抑制

 ・段階的な圧力降下
 ・キャビテーション壊食耐性の高い材料
● 摺動部の摩擦及び摩耗の低減
 ・静圧支持機構の採用
 ・ウェアリングやラビリンス溝の採用
● 静特性及び動特性の改善
 ・粘性ダンパによる振動抑制
 ・すき間流れの利用による内部漏れ低減
 ・圧力直接検知式パイロット弁の採用

圧力制御弁 流量制御弁

基礎研究

Fig. 1.7  Composition of this dissertation and relation of each chapter
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第 2章

耐腐食性材料のキャビテーション壊食試験

本章では，水圧駆動用機器の部品に対する材料選択の指針を得るために，様々な耐腐食

性材料（金属，樹脂，コーティング）について，キャビテーション試験を行った結果を述

べる．まず，キャビテーション壊食の研究の歴史を概観し，明らかにされてきたことを分

類して示す．本研究における試験方法は静置試験片を用いた振動式で，超音波振動子によ

って発生させたキャビテーションに，静置試験片を暴露させることによって行った．試験

した材料で高い耐壊食性を示したのは，金属では析出硬化系ステンレス鋼 SUS630，高含

珪素ステンレス鋼シリコロイ A2，及びアルミニウム青銅，樹脂では超高分子量ポリエチレ

ンであった．樹脂材料は，4 種類の壊食曲線を示した．キャビテーション衝撃による個々

の損傷痕の形状を，レーザ顕微鏡で測定した．

2.1  緒言

水圧駆動に用いる機器部品の材料は，腐食，摩耗，摩擦係数，キャビテーション壊食な

どの点で，耐久性のあるものでなければならない(1)．適切な材料を選択するためには，水に

対する耐腐食性を有する様々な材料のデータ表が必要である．本章の目的は，そのようなキ

ャビテーション壊食耐性に関するデータ表作成に寄与することである．

本節では，まずキャビテーション壊食の研究の歴史を概観し，明らかにされてきたこと

を分類して示した上で，本研究の位置づけを述べる．

2.1.1  歴史的背景歴史的背景歴史的背景歴史的背景

キャビテーションが問題として認識された有名な事例は，1893 年の試運転において設計

速度の 27 ノットに達しなかった，イギリス海軍艦艇の駆逐艦デアリング (Daring) 号である(2,

3, 4)．Barnaby(5) 及び Parsons(6) は，プロペラ翼周囲の最低圧力がある特定の値にまで落ち込む

と，プロペラは何も無い空間や雲状の泡を作り出すことを明らかにした．ただし，この現象

は Euler によって 1754 年に予想されており，パイプ中のどこかで負圧が生ずればそこに水が

無くなり，何も無い空間が作り出されるだろうと述べている(2, 4)．Thornycroft 及び Barnaby

は，プロペラに損傷を及ぼすこの現象を，R. E. Froude の提案に従い，ラテン語の cavus（英

語では hollow）にちなんで「キャビテーション」と呼んだ(7)．1894 年に，初の蒸気タービン

船である試験艇タービニア (Turbinia) 号でも同様の問題に直面した Parsons は，1895 年に小

型のキャビテーションタンネルを製作し，直径 2 インチの模型プロペラのキャビテーション

を観察した(2, 3, 4)．その後タービニア号は，翼幅が十分に広いプロペラを 9 枚装備することで，

32 ノットを達成した．
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Rayleigh はプロペラにおけるキャビテーション壊食問題を最初に扱い，理想流体中におけ

る気泡の挙動を理論解析して，水中に発生した何も無い空洞が翼面に向かって潰れる際に生

じる強烈な衝撃によって壊食が生じると述べた(8)．そのすぐ後に Parsons 及び Cook は，180

トン毎平方インチ（約 2.7 GPa）にもなる衝撃圧力の壊食作用は化学的作用ではなく，機械

的作用であると述べた(9)．壊食の問題は高速船の建造において極めて重要であり，大型のウ

ォータータンネルが各地に建造され，プロペラ，翼型，ポンプなどに発生するキャビテーシ

ョンの様相が調べられるようになった(2, 3, 10)．

ウォータータンネルは実験装置としての規模が大きく，膨大な量の液体が必要となる．

そこで，キャビテーション壊食の加速実験が行える小形の装置が開発され，様々な条件の元

で数多くの試験が行われた．代表的な試験方法は，超音波振動子による方法及びキャビテー

ション噴流による方法である．これらは ASTM によってそれぞれ G32, G134 として規格化さ

れ(11, 12)，現在に至るまで標準的な試験方法となっている．

キャビテーション壊食は，液体中の低圧領域に生じた気泡が崩壊する際，近傍の固体壁

が壊食される現象である．流体の急激な相変化が伴い，流体及び固体の特性に関する数多く

の因子が壊食量に影響を及ぼす．規格化された試験方法によって，一定強度のキャビテーシ

ョンに対する材料の耐壊食性を調べることはできるが，それらは相対的なものである．これ

に対し，気泡の発生及び崩壊による衝撃圧力と材料の損傷メカニズムの解明や，試験条件や

材料及び流体の特性が材料の損傷量に及ぼす影響など，数多くの研究が行われてきた．次節

以降では，それらの研究を (1) 試験方法及び試験条件，(2) 気泡の発生及び崩壊，(3) 材料

の損傷メカニズム，(4) 流体の特性，(5) 材料の特性，及び (6) 壊食量のモデル化及び予測，

に分類して示す．ただし，Riddei 及び Roch によれば，キャビテーション関連の文献は 1940

～1970 年だけで 1700 編近くにもなる(13)．それらをすべて網羅することはできないが，Knapp,

Daily 及び Hammitt による Cavitation (10) が刊行された 1970 年頃から現在に至るまでの論文を

対象とした．

2.1.2  試験方法及び試験条件試験方法及び試験条件試験方法及び試験条件試験方法及び試験条件

キャビテーション壊食の試験方法には，キャビテーションタンネルを用いた方法の他に，

超音波振動式，ベンチュリ式，噴流式，回転円板式などがある(2, 3, 10)．ここでは，主に超音波

振動式試験装置について述べる．

Gains はニッケル管の自励振動を用いた磁歪振動装置を開発し，振動するピストン端面に

キャビテーション壊食が生じることを発見した(14)．その後の高周波振動装置は，しばしばピ

エゾ圧電素子で駆動されるようになった．この方法を用いた試験装置によって，振動の振幅

や周波数などの試験条件が壊食量に及ぼす影響が調べられた．
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Plesset は，磁歪式振動装置に流す交流電流を間欠パルス式にすると，定常的に運転する

よりもキャビテーション壊食量が増加することを示した(15)．特に，腐食しやすい材料の海水

中での損傷率が，非常に大きくなった．耐腐食性の高い材料では，定常式及びパルス式で損

傷率に大きな差は見られなかった．

Hobbs は，20 kHz の超音波ドリルを改良し，これが金属の相対的なキャビテーション壊

食耐性を定めるのに非常に適していることを示した(16)．直径 5/8 インチ (15.9 mm) の試験片

を，20°C の水中において全振幅 0.002 インチ (51 µm) で振動させると，試験したすべての

材料は 5 mm3 が除去された後に壊食率が定常的になり，この壊食率は 10 mm3 が壊食される

まで維持された．

Schulmeister は，キャビテーション及び腐食の結合作用について調べ，主に振動の周波数

と振幅，試験流体の圧力及び温度が損傷量に影響を及ぼすことを示した(17)．損傷率は周波数

と振幅の増加と共に増加し，圧力及び温度に対しては極大値が現れた．水及び水溶液では，

損傷量は腐食の影響を強く受けた．キャビテーションと腐食による材料の損傷は，多くの要

因に対して同時に依存するため，単一因子の影響の有意性を述べることはできないと述べた．

これらの研究結果の他，ASTM が主体となって材料のスクリーニング試験が行われた(18)．

それを基に，振動装置を用いたキャビテーション壊食の標準試験法が，1972 年に ASTM

G32-72 として規格化された(11)．これは振動子先端に取り付けた試験片を水中に入れて 20 kHz

で振動させ，発生したキャビテーションに曝した試験片の質量減少量を測定する方法で，オ

ープンビーカ法とも呼ばれる．これは 1985 年，1992 年，及び 1998 年に改訂された．

オープンビーカ法では，試験片の質量減少量を測定するたびに，振動子先端にねじ止め

された試験片を脱着する必要があるが，脆い材料や樹脂のように柔らかい材料ではねじ部が

削り取られ，質量測定に支障が出る可能性がある．そこで，静置試験片をキャビテーション

に曝露する方法が考えられた．Plesset 及び Ellis は，超音波を静置試験片に凝集させる方法

を試みた(19)．試験片自体に加速度を与えないように，試験片を沈めたビーカ中の上部に超音

波振動するリングを装着し，水中で共振を励起することにより，試験片表面に圧力振動を発

生させた．Numachi は，この原理を用いた試験装置で，試験条件を様々に変えて壊食量を測

定した(20)．しかしこの方法は，Knapp らに指摘されたように(10)，キャビテーション強度の定

義や再現性に難がある．

Endo らは，変動荷重を受ける滑り軸受に生じる損傷要因を調べるため，磁歪式振動ホー

ン先端に対向して設置した静置試験片に生じる壊食量を調べた(21)．損傷量は，流体膜の厚さ

及び流体の粘度に依存することを示した．また，壊食は疲労破壊によるものであり，振動円

板によって生成される気泡の崩壊に伴う繰り返し圧力と，流体がすき間からスクィーズ膜効

果で出入りする際に繰り返しせん断力の両方が作用すると述べている．
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Kikuchi 及び Hammitt は，室温の水道水中で，3 種の材料について，振動子と静置試験片

とのすき間量 (0.127～6.096 mm) が壊食量に与える影響を調べた(22)．振動子及び静置試験片

の材料の組合せによって，質量損失量が異なることを示した．

Hobbs らは，振動子と静置試験片のすき間におけるキャビテーション膜の温度を管理する

ため，静置試験片中央に穴を開け，そこからすき間に流体を流す方法を提案した(23, 24, 25)．こ

れにより，壊食された粒子や，崩壊できる大きさを超えた気泡を流し出すこともできる．Hobbs

はこの方法をアンビル式と名付けた．すき間の大きさは壊食量に影響を及ぼす．テルル銅を

試験片とした場合，すき間は 0.5 mm が最適であると述べた．通常のオープンビーカ式と比

べ，壊食量は約半分である．

振動式試験装置は広く認められているものの，キャビテーション現象の主な要因である

流速を考慮することができないため，得られた知見は注意深く解釈しなければならない．

Knapp らは，振動式装置を用いて，異なる材料，流体，温度の組合せについて，流れによる

キャビテーションに対して適用できるような，損傷量の定量的な推定を行うことはできない

と述べている(10)．一方，与えられた流体と温度の条件に対し，材料の耐性について比較的信

頼できる順位付けを得ることはできる．

Lichtarowicz はキャビテーション噴流法を考案し(26)，これは 1995 年に ASTM G134-95 と

して規格化された(12)．Yamaguchi らは，同じ材料を用いて振動式及び噴流式による壊食量を

比較し，その比率は材料によって異なることを示した(27)．

Preece 及び Brunton は，静置試験片法と間欠噴流衝突式とで壊食量を比較した(28)．潜伏期

間は良い相関を示し，単相の金属及び合金では壊食の様子は同じであるが，二相アルミニウ

ム合金では結晶構造の強度及び延性が一様でなく，壊食の様相が異なることを示した．

Okada 及び Hammitt(29)，He 及び Hammitt(30)は，オープンビーカ法とベンチュリ式による壊

食量を比較し，壊食率の違いは柔らかい材料ほど大きいことを示した．初期の損傷痕の様子

はかなり異なる．これは，流れの有無によってキャビテーションの様相が異なり，気泡の大

きさ及び崩壊圧力が異なるためと述べている．

Steller は，より大規模な比較実験の結果を報告した(31)．6 種類の材料について，様々な研

究室の装置でそれぞれ試験が行われた．キャビテーションタンネル 4 台，回転円板式 4 台，

振動式 6 台，噴流衝突式 1 台，及びキャビテーション噴流式 2 台である．様々なキャビテー

ション負荷条件における材料の耐壊食性能を予測することが試みられた．しかし，個々の実

験装置において実験条件が異なり，キャビテーションの強度が不明確であったため，試験条

件を変えられる同一装置による結果に対してのみ，定量的な相関関係が示された．

Steller ら(32)及び Krella(33)は，キャビテーション強度を定量的に評価する方法を提案した．

キャビテーション衝撃による個々のパルスによるエネルギーの総和としてキャビテーション

強度指数を定義した．絞りの開口面積を変えられるスロット型ベンチュリ式試験装置におい

て，ピエゾ圧電膜によってキャビテーションパルスを測定した．キャビテーション強度に対
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する壊食率の関係は，アルミニウム合金ではほぼ線形であるが，オーステナイト系ステンレ

ス鋼では指数関数的に増加することを示した．

これらを踏まえ，Steller 及び Krella は，異なる設計及び運転原理の実験装置で得られた試

験結果に互換性を持たせる試みを報告した(34)．材料のキャビテーション耐性が，個々の気泡

崩壊圧力によるキャビテーションパルスの大きさとその度数分布を元にしたキャビテーショ

ン強度に対する応答であると仮定し，壊食曲線の定式化を行った．精度向上のためには，各

実験装置においてキャビテーション強度を測定する技術を広める必要がある．

水圧駆動用機器部品の材料選択のためには，耐腐食性材料と共に樹脂及び各種コーティ

ング材料も試験する必要があるため，静置試験片による試験方法が適している．ただし，こ

の方法は振動子とのすき間によって壊食量が変化する．すき間間隔については現在に至るま

で規格化されておらず，研究者ごとに独自に定めているため，異なる試験装置で測定された

壊食量を直接比較することができない．しかし，比較的短時間に試験を行うことができるた

め，数多くの耐腐食性材料をスクリーニング試験するためには，有用な試験方法であると言

える．

2.1.3  気泡の発生及び崩壊気泡の発生及び崩壊気泡の発生及び崩壊気泡の発生及び崩壊

液体中の気泡の挙動は，1859 年に Besant が著書の中で扱い，これを 1917 年に Rayleigh

が解いて(8)，気泡力学の理論的研究が始まった．Plesset は，気泡の膨張・収縮運動を扱う際

に最も基礎となる式を導出し(35)，これは Rayleigh-Plesset の式として知られている(3, 36)．初期

の解析は理想流体に対するものであったが，その後，流体の粘性，圧縮性及び表面張力など

も考慮に入れた解析及び数値計算が行われた(37)．

Ivany 及び Hammitt は，圧縮性のある流体中のキャビテーション気泡の崩壊を数値解析し

た(38)．表面張力，粘性，及び気泡中における気体の断熱的な圧縮も考慮した．気泡崩壊の中

心から気泡の初期半径内にある流体には，気泡崩壊時に衝撃波または損傷を与えるほどの高

圧は発生しないが，それは気泡が再び復活 (rebound) したときに現れることを示した．

Plesset 及び Chapman は，固体壁近傍で，最初球形の蒸気泡がその球対称性を失いながら

崩壊する様子を，数値計算で求めた(39)．ただし，流体の粘度及び圧縮性は無視している．気

泡の初期状態として，(1) 壁に接している場合と，(2) 気泡半径の半分だけ壁から離れてい

る場合を計算した．気泡は，その崩壊過程の早期に，壁に向かうジェットを生成することが

明らかとなった．水中で，周辺圧力が 1 気圧のとき，ジェットが気泡の反対側を貫く速度は，

(1) の場合 130 m/s，(2) の場合 170 m/s であった．このような速度は，キャビテーション損

傷を説明できるほどの速度である．ジェットは崩壊の早期に発達するため，液体及び蒸気の

圧縮効果は重要ではないと述べた．
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Chapman 及び Plesset は，無限流体中における蒸気気泡について，球体が少し歪んだ 2 種

類の初期形状から崩壊する様子の数値シミュレーションを行った(40)．計算結果と，線形理論

によって予測された結果を比較して，非線形効果を検討した．この非線形効果は，崩壊の最

終段階においてのみ重要であることを示した．

一方，実験的に発生させた単一の気泡の崩壊過程が高速度カメラで撮影され，崩壊時の

気泡形状や発生した衝撃波の測定などが行われた．

Jones 及び Edwards は，水中で崩壊した気泡底部における圧力を，実験的に測定した(41)．

火花によって生成した単一気泡を，ピエゾ圧電素子に接した圧力バーの端部で崩壊させ，推

力の時間変動を記録した．気泡の最小半径を算出し，崩壊のピーク圧力は少なくとも 10,000

気圧（約 1 GPa）であることがわかった．崩壊過程のシュリーレン写真には，崩壊の瞬間に

水中に放射された衝撃波及び気泡の復活が示された．復活した気泡の崩壊時には，最初の空

洞の崩壊による圧力に匹敵するほどの圧力が生じることを示した．

Kling 及び Hammitt は，二次元ベンチュリ管ののど部で火花によってキャビテーション気

泡を発生させ，下流で崩壊する際の気泡形状を写真撮影した(42)．固体壁近傍で気泡が崩壊す

る際，壁に向かって気泡が移動し，復活する様子が観察された．その最小体積付近で，気泡

は高速のマイクロジェットを形成して近くの表面に衝突し，柔らかいアルミニウム上に個々

の損傷クレーターが生じることを示した．

Mitchell 及び Hammitt は，非圧縮性流体中の蒸気気泡の非対称崩壊についていくつかの条

件で数値計算を行い，一様圧力の液体中における固体壁近傍の球体気泡が崩壊する場合につ

いて実験を行った(43)．近似的に，二つの気泡が互いに近くで崩壊する場合と見なし，火花に

よって発生させた二つの気泡が崩壊する様子を写真撮影した．元々の気泡が球形のすべての

場合において，気泡はジェットを形成するような形で崩壊することを示した．

Lauterborn 及び Bolle は，蒸留水中の固体壁近傍で，大きなパルスのルビーレーザを集光

させてキャビテーション気泡を発生させ，気泡が崩壊する様子を高速撮影し(44)，変形してい

く気泡形状を Plesset らによる計算結果(39)と比較した．やや定性的ではあるが，これらは良

く一致することを示した．

キャビテーションクラウドの状態になって壁面に作用する場合には，気泡の大きさ，形

状，壁面からの崩壊位置などの条件によって，単一気泡の崩壊圧力とは異なる衝撃が加わる

ことになる．岡田及び岩井は，ピエゾ素子を使った圧力検出器を製作し，14.5 kHz の振動子

端面に発生する気泡崩壊圧のパルス高さとその度数分布を測定した(45)．さらに Okada らはそ

の分布を，初期の壊食ピットの大きさの分布と比較した(46)．それぞれのピットが，崩壊した

気泡による単一のパルスで形成されると仮定すると，直径 4 µm のピットを形成するために

必要な衝撃荷重は，アルミニウム，銅及び軟鉄に対してそれぞれ 9.1, 9.7, 13.7 N であった．

潜伏期の後の壊食が始まるのに必要な，大きなピットを形成するほど大きな衝撃荷重を表す

パルスの数は，非常に少ないことを示した．また Iwai らは，気泡崩壊による衝撃荷重の大
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きさが広範囲に変動し，表面の疲労破損に寄与する衝撃荷重のしきい値があることを明らか

にした(47)．この値は，材料の疲労限界に対応すると考えられる．すなわちキャビテーション

壊食は，単一気泡の崩壊による衝撃だけで生じるのではなく，小さな衝撃が繰り返し加わる

ことによる損傷であると考えられる．

2.1.4  材料の損傷メカニズム材料の損傷メカニズム材料の損傷メカニズム材料の損傷メカニズム

一般に，キャビテーションに曝された材料表面では，最初わずかな質量減少と塑性変形

が繰り返され，やがて疲労破壊が生じて質量減少量は増大する．したがって，材料の耐キャ

ビテーション性を示す壊食率は曝露時間と共に変化し，潜伏期，加速期，減速期，定常期に

大別される．この損傷メカニズムを明らかにするため，高速度写真撮影，走査型電子顕微鏡

(SEM) による写真撮影，X 線回折による結晶構造の推定など，様々な方法が試みられてきた．

Knapp は，ウォータータンネル中でステンレス製の半球後部に取り付けた柔らかいアルミ

ニウム試験片を用いて損傷痕ができる割合を測定し，流速とキャビテーションの強度との関

連や，キャビテーション発生位置と損傷の分布を調べた(48)．ピットの大きさを 3 段階に分け

て分布を示し，大きいピットほど下流に生じることを明らかにした．気泡が大きいほど崩壊

に要する時間が長く，小さい気泡よりも下流で崩壊するため，大きな気泡ほどキャビテーシ

ョン強度も大きく，より大きいピットを造ることを示した．

Plesset 及び Devine は，磁歪式振動装置を用いて試験片上のキャビテーションクラウドを

写真撮影し，深く損傷した表面上に形成されたキャビテーションクラウドが非常にまばらに

なった結果，損傷率が減少することを示した (49)．したがって，損傷率の変化は流体力学的

要因に端を発しており，固体の特性変化に関連するものではないと述べた．また，試験片を

X 線回折で解析し，非常に軽微な損傷時においても，非常に激しい損傷時と同じように，塑

性変形が広がっていることを示した．

Heymann は，液滴の衝突によるキャビテーション壊食率の変動に着目し，疲労が支配的

な破壊機構であるような場合に対し，壊食プロセスの統計学的モデルを試験的に開発した(50)．

非定常期間における瞬時壊食率は，有限の疲労寿命や，気泡または液滴の直径などの試験条

件と関連したばらつきに強く影響を受けると述べた．Heymann の見解では，耐壊食性を予測

するような，独立に測定可能な特定の材料特性が見つかる可能性は低く，耐壊食性は個々の

材料ごとに調べなければならないと述べている．これは，疲労現象における応力と耐久性の

関係が個々の材料ごとに試験され，単純な解析的形式では表せないことと類似している．

Kozirev は，壊食による損傷と機械部品表面に発生するピッチングの類似性を指摘した(51)．

接触による損傷は，歯車の歯先，低摩擦軸受の球，カム等の表面に，概して液体潤滑剤が存

在するときに発生する．これらに共通する主な特徴は，液体を含む表面損傷の疲労現象であ
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る．どちらの場合も，損傷率は荷重に強く影響を受け，液体の粘度及び温度にもかなり依存

すると述べた．

Matsumura らは，静置試験片について調べ，その損傷モードが振動試験片よりも延性的で

あることを示した(52)．これは，縦方向の振動による応力が無いことによる効果であると述べ

ている．

Krause 及び Mathias は，噴流式試験による壊食表面に対し，X 線残留応力解析を行った(53)．

短い曝露時間では，キャビテーション強度と残留応力の変化に直接的な関係がある．しかし，

曝露時間が長くなると，材料の延性特性や微細な亀裂の形成により，残留応力が低下するこ

とを示した．

Ahmed らは，振動式キャビテーション壊食による SUS304 の疲労破壊について調べた(54)．

振動中の試験片の下方向から，キャビテーション暴露時間 5 分ごとに，試験片表面の同じ場

所の拡大写真を撮影した．滑り帯が成長し，それに沿って疲労亀裂が始まり，疲労破壊に進

展する様子を示した．

Hattori 及び Nakano は，キャビテーション壊食で除去された粒子を多孔質ポリカーボネー

トメンブレンフィルタで凝集して SEM 観察し，現象のメカニズムを調べた(55)．潜伏期間で

は，単一の衝撃荷重によって多くの小さい鋭利な粒子が発生する．加速期及び最大壊食率の

あたりでは，繰り返し荷重によって大きな筋のある粒子が観察される．これらの期間で，疲

労破壊の様相を示す粒子の体積率は，材料によらず 70～80%を占めることを示した．

振動子と対向する静置試験片に対して，振動と直角方向の応力を加えると，壊食量が変

化する．Palhan は，振動子と対向する静置試験片に引張り応力を与え，それがキャビテーシ

ョン壊食率に及ぼす影響を調べた(56)．材料は軟鋼及び灰色鋳鉄で，軟鋼に加えた応力は 6000,

18000 psi，鋳鉄の場合は 1500, 18000 psi である．軟鋼の場合，応力の影響はあまり見られな

いが，灰色鋳鉄の場合は引張り応力の大きい方が明らかに壊食量が多くなった．また，Iwai

らは，静的応力及び圧縮・引張りを交互に繰り返す応力の影響を調べた(57)．静的な圧縮また

は引張り応力の増加に対し，質量損失量は単調に変化せず，最初に低下した後に増加し，極

大値となった後は減少する．圧縮・引張り応力を交互に加えた場合も同様の傾向を示すが，

その質量損失率は静的応力の場合よりも大きくなることを示した．

新しい測定装置によって，新たな知見を得ようとする試みも行われている．Pohl 及び Stella

は，振動式キャビテーション壊食試験を行い，静置試験片の壊食表面を共焦点レーザ走査顕

微鏡 (Confocal Laser Scanning Microscope) で観察して，平均偏差 Ra，標準偏差 Rq，尖り度

Rsk，表面粗さパラメータ Rs の変化を調べた(58)．潜伏期を過ぎる頃，Rs が急に増加するが，

Rsk は明らかに減少することを示した．

Dular 及び Osterman は，円筒形容器底面から超音波振動子を上方に向けて発生させたキャ

ビテーションに，薄い (10 µm) アルミホイルを曝露させて壊食を生じさせ，それを裏面（水

面側）から CCD カメラで 4 秒ごとに撮影することで，潜伏期間において衝撃痕群が成長す
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る様子を捉えた(59)．既に壊食された衝撃痕が，新しい衝撃痕の生成に及ぼす影響を調べ，衝

撃痕は群をなす傾向があることを示した．よって，既存の衝撃痕は「キャビテーション生成

器」として作用し，気泡の生成及び崩壊をより多く生じさせると述べた．

材料の損傷過程が実験的に調べられる一方，単一の気泡崩壊による衝撃に対する材料変

形の数値計算も行われている．Patella 及び Reboud は，様々な材料を流体噴流及び圧力衝撃

波に曝した際の動的な応答を，弾塑性固体モデルによってシミュレートした(60)．ピット形状

の数値計算結果と，実験結果とを比較し，両者が良好に一致することを示した．

2.1.5  流体の特性流体の特性流体の特性流体の特性

キャビテーションは一般に流体の飽和蒸気圧以下で発生するため，液温及び周辺圧力の

変化に対して壊食量が変化する．その他に，空気含有率や，表面張力及び粘度も壊食量に影

響を及ぼす．また，水そのものだけでなく水溶液の溶質成分による腐食の影響も考えられる．

液温の影響を調べた研究は数多い．Plesset は，オープンビーカ法で，水温を 0°–90°C に

変化させ，壊食量が最大となるのは 40°–50°C の範囲であることを示した(61)．Iwai らは，水

温及び振動の振幅を様々に変えてその影響を調べ，壊食量が水温に対して極大値を持つこと

を示した(62)．工具鋼及び 316 ステンレス鋼では，最大壊食温度は振幅によらなかったが，鋳

鉄の場合は振幅の増加と共に減少した．鋳鉄では，高温になると化学作用が増加するため，

他の材料とは異なる影響を示すようである．Auret らは，試験片材料を銅及びアルミニウム

とし，回転円板式装置を用いて水温の影響を調べた(63)．銅の場合は 50°C 以上で壊食量が低

下したが，アルミニウムの場合は 80°C までの実験で，壊食量に極大値が現れなかった．こ

れは，50°C 以上で腐食率が増加したためであることを示した．Mochizuki らは，試験片材料

を純チタン及びチタン合金とし，回転円板式装置を用いて，海水中におけるキャビテーショ

ン壊食に対する温度の影響を調べた(64)．噴流式及び振動式と同様に，16°–43°C の間では温度

と共に壊食量が増加することを示したが，それ以上の温度では試験していない．

飽和蒸気圧は，水温だけでなく周辺圧力によっても変化する．これらの影響を，Zhou ら

は振動式試験装置によって調べた(65)．圧力が 2 bar では，壊食量は 60°–70°C で最大となった

が，1 bar では少し下がり，50°–60°C で最大となった．一方 Hattori らは，キャビテーション

噴流式試験装置によって調べた(66)．加圧された水の氷点を 0°C，沸点を 100°C とした相対温

度で表すと，45°C 付近に極大値があることを示した．

蒸留水中の空気含有率は，微細な気泡核の存在を左右し，壊食量に影響を及ぼす．Singer

及び Harvey は，振動式試験装置を用いて試験し，空気含有率を減少させると，壊食率も減

少することを示した(67)．これは，気泡核が減少したことの効果であろう．空気含有率の影響

は飽和状態付近では大きいが，それより低い場合はあまり影響しないようである．一方 Auret

らは，回転円板式装置を用いて試験し，空気含有率を増加させると，壊食は減少することを
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示した(68)．これは，気泡の崩壊に対して溶解空気がクッション効果を持つためであると述べ

ている．過飽和状態にすると大きな空気の気泡が形成され，壊食量は劇的に減少した．これ

らの研究では試験方法や空気含有率の測定及び管理方法が異なるため，直接比較はできない．

表面張力の影響については，Iwai 及び Li が調べている(69)．表面張力を減少させると，壊

食率は徐々に減少し，水の半分程度の値になると急に減少する．また，表面活性剤を加える

ことにより，気泡崩壊圧力パルスのピーク高さ最大値及び度数はともに減少することを示し

た．これは，表面張力が気泡群の大きさ及び数に影響することによる．特に，気泡群の大き

さ（平均直径）の転換点は，相対壊食率のそれと一致する．すなわち，表面張力の減少は気

泡の成長及び崩壊の不安定性を促進し，気泡をより小さな気泡へと分裂させるようである．

粘度の影響は，蒸留水に溶解させるポリマーの量を変えることによって調べられている．

Urata は，ポリマー濃度の増加に伴って，壊食量が減少することを示した(70)．0.3% 未満のポ

リマー濃度でも壊食量の抑制に効果がある．蒸留水中では試験片全面が深く壊食されるが，

高濃度のポリマー水溶液中では個々のクレーターが帯状に連なるように壊食され，壊食され

ない面が多く残っている．同様の結果を，Brujan らも得ている(71)．

水溶液の溶質の影響については，調査の目的対象ごとに断片的に調べられているが，系

統的試験はあまり行われていない．溶質によっては材料を腐食させ，試験時間によって壊食

よりも腐食の影響が大きくなるようである．

Zhou 及び Hammitt は，炭素鋼について，水道水及び 4 種類の希薄水溶液（CaCO3, CaO,

NaHCO3, NaOH）中においてオープンビーカ試験を実施した(72)．これらの水溶液は，洞窟中

の地下水を模擬したものである．試験時間 30 分までは水道水での壊食量が最も多いが，そ

の後水溶液中の壊食量が急増し，150 分経過後では水道水中の壊食量が最も少なくなること

を示した．

Tomlinson らは，蒸留水，1% 塩化ナトリウム水溶液及び 1% 塩化ナトリウム／クロム酸

塩水溶液中において，純鉄のキャビテーション壊食を振動試験法で調べた(73)．蒸留水中に比

べ，塩水中では壊食率が約 40% 増加し，壊食面を腐食させた．塩水にクロム酸塩を 2000 ppm

加えると，塩化物の影響が無くなった．一方 Tomlinson 及び Chapman は，化学プロセス工業

用純銅のキャビテーション壊食について，蒸留水中及び 3% 塩水中で振動式試験を行った(74)．

純銅の場合，3% 塩を加えても壊食量には影響しないことを示した．

2.1.6  材料の特性材料の特性材料の特性材料の特性

試験片の材料特性を変えて壊食量の変化を調べた研究は数多い．これらを，以下のよう

な研究内容別に分類して示す．

(1) 材料の種類を数多く変えた研究．流体特性も同時に変えた研究も含む．

(2) 同系材料を用い，硬度や冶金学的特性を変えた研究．
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(3) 材料表面の改質効果を調査した研究．

(4) 材料表面へのコーティングの効果を調査した研究．

(1) 材料の種類による壊食量の違い

■ キャビテーション壊食の試験方法が規格化される以前に実施された材料のスクリーニン

グ試験では，流体特性も併せて変化させた研究が多い．実験としては広範囲な内容であるが，

材料特性及び流体特性の両方と壊食量との相関性を示すのは難しいようである．

Leith 及び Thompson は，磁歪式振動装置を用いて，金属の特性（硬度，冶金構造，腐食

疲労限界）及び流体の特性（温度，圧力，濡れ性）の影響について調べた(75)．圧延鋼の場合，

潜伏期間の長さは腐食疲労限界に比例する．同種鋼の場合，累積損失量は硬度に反比例する．

炭素鋼及びステンレス鋼では，フェライト構造の金属はキャビテーション壊食耐性が低い．

水道水では蒸留水よりも壊食量が多いが，0.01A の電流で試験片を陰極にすると壊食量は減

少する．しかし陽極にすると，腐食作用によって潜伏期間が無くなり，壊食量も増加する．

海水中では，陰極電流の増加と共に潜伏期間が増加し，壊食量が少なくなる．蒸留水中の鋳

鉄試験片の壊食量は，水温が 120°F (49°C) のとき最大となる．

Hammitt は，ステンレス鋼，炭素鋼，アルミニウム，プレキシガラスについて，ベンチュ

リ式キャビテーションタンネルによって，水中及び水銀中でのキャビテーション損傷を調べ

た(76)．キャビテーション気泡の密度及びエネルギーと，試験片材料の強度との関係を示した．

Garcia らは振動式試験装置を用いて，500°F (260°C) 及び 1500°F (816°C) の鉛ビスマス合

金中，70°F (21°C) 及び 500°F (260°C) の水銀中，及び 70°F (21°C) の水中で，耐火性合金，

鉄鋼，黄銅，銅，ニッケル，及びプラスチックを含む様々な材料のキャビテーション試験を

行った(77)．キャビテーション壊食量と，機械的特性及び流体の特性の相関性を調べた．一般

に最良の相関が得られたのは，エネルギー形式の機械的特性，強度形式の特性，及び流体と

結びついたパラメータであったが，すべてのデータに適用できるような，比較的単純で単一

の相関式は無いことを報告した．これは，非常に過渡的な過程として知られるキャビテーシ

ョン損傷の相関に対し，統計的に定めた機械的特性及び流体特性が不十分であることを示し

ている．

同年に Garcia 及び Hammitt は，上記のデータとベンチュリ式試験装置の結果を直接比較

し，材料の水銀中における壊食量の相対順位がほぼ同じであることや，ベンチュリ式で水銀

を使用したデータと極限弾性エネルギーとが良い相関を示すことを示した(78)．極限弾性エネ

ルギー (Ultimate Resilience) は Hobbs により提唱され，塑性変形が生じないと仮定した場合

の，真の破断応力に至るまでに必要な単位体積あたりのエネルギーを表す．ただし，これは

ベンチュリ式で水を使用したデータには当てはまらなかった．キャビテーション強度が低く，

腐食の影響が大きくなったためであろう．
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Pai 及び Hargreaves は，4 種類の流体（鉱物油，生分解性油，2% o/w エマルション，5% o/w

エマルション）中で，5 種類の材料（5005 アルミ合金，ダクタイル鋳鉄，灰色鋳鉄，303 ス

テンレス鋼，黄銅）について振動式キャビテーション壊食試験を行った(79)．生分解性油中の

303 ステンレス鋼が，最も壊食量が少ないことを示した．

■ キャビテーション壊食の試験方法が規格化されると，材料のスクリーニング試験では，

流体特性を変化させない場合が多くなる．

Feller 及び Kharrazi は，数種類の高純度金属（アルミニウム，コバルト，クロム，銅，鉄，

マグネシウム，モリブデン，ニッケル，タングステン，亜鉛）と，市販の合金（母材：銅，

鉄，ニッケル，コバルト）について，静置試験片による振動式試験装置で壊食量を調査した(80)．

キャビテーション壊食耐性は，母材の共有結合エネルギーまたは結合エネルギーと，結晶構

造によって定まることを示した．第二相金属粒子と母材との境界で亀裂及び変形が生じ，第

二相金属粒子は先に脱落する．

Levy 及び Crook は，化学プロセス工業用合金 6 種類の壊食特性について，固体粒子衝突，

スラリー摩耗，及びオープンビーカ試験によって調べた(81)．コバルトをベースとした合金は，

ステンレス鋼や高ニッケル合金よりもはるかに耐キャビテーション壊食性が高いことを示し

た．

Lee らは，コバルト合金のステライト 6 及び新しい鉄合金のキャビテーション壊食を，振

動式試験で調査した(82)．炭化物と母材との境界で亀裂が始まる．しかし，歪みによってオー

ステナイトからマルテンサイトへの相変態が生じ，それによって硬化された母材が，亀裂の

進展を効果的に抑制することを示した．

■ 樹脂試験片を扱った研究もいくつか報告されている．金属とは異なり，耐壊食性は硬度

に依存しない．金属よりずっと柔らかくても，耐壊食性能の優れた樹脂がある．

Rao は，回転円板式試験装置を用いて，エポキシ樹脂の壊食量を調査した(83)．壊食曲線に

加速期は無く，減速期及び定常期のみであった．試験片表面の SEM 観察によって，表面の

破壊が脆性的であることを明らかにした．

Böhm らは，様々な樹脂の，キャビテーション壊食，固体粒子壊食，引掻き摩耗及び滑り

摩耗について，鉱業及び工業機械の条件を模擬する試験装置によって調べた(84)．キャビテー

ション壊食は，超音波振動子の先端を静置試験片の上方 0.35 mm に置くことによって発生さ

せた．試験した樹脂は 23 種類で，ポリウレタン 4 種類，超高分子量ポリエチレン 2 種類，

高密度ポリエチレン，ポリアセタール系 5 種類，ポリアミド，ポリアミドイミド，ポリプロ

ピレン，ポリサルフォン，ポリエチレンテレフタレート (PET)，ポリカーボネート，フッ化

ポリビニリデン，ナイロン，ポリエステル，ポリエーテルエーテルケトン (PEEK)，及び充

填材入り PEEK である．壊食量が小さいのは，ポリエチレン系樹脂，ポリアセタール系樹脂，
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ナイロン，及び PEEK であった（ただし，ナイロンは吸水率が高い）．滑り摩耗特性は，機

械的特性とは何も関係が無かった．摩耗量が明らかに小さいのは，超高分子量ポリエチレン

である．PEEK は，ポリアセタールなどと比べても摩耗量が多かったが，充填材（30% 炭素

＋繊維）入りの PEEK は優れていた．引掻き摩耗耐性は，キャビテーション壊食耐性と概ね

正の相関がある．ポリアミド，ナイロン及び PET は，キャビテーション壊食耐性の割に引

掻き摩耗耐性が高い．

服部らは，4 種類の高分子材料（エポキシ樹脂，ポリプロピレン，高密度ポリエチレン，

及びポリアミド 66）を対象に，静置試験片を用いた振動式キャビテーション試験を行った(85)．

一般の鉄鋼材料よりも硬度が著しく低いにも関わらず，ポリアミド 66 及び高密度ポリエチ

レンは SS400 よりも優れた耐壊食性能を示した．試験片表面及び壊食によって脱落した微粒

子の SEM 観察により，高分子材料のキャビテーション壊食は，金属材料の場合と同様に，

疲労破壊的な機構で進展することを示した．

(2) 同系材料の材料特性による壊食量の違い

■ 同系統の合金で，組成成分比や結晶粒径及び結晶構造などの冶金学的特性を変化させ，

耐壊食性を比較する研究である．母材及び添加物の選択により，研究内容は多岐に渡る．

Neville 及び McDougall は，市販の純チタン及び 3 種類のチタン合金について，3.5% 塩水

中で噴流式及び振動式のキャビテーション壊食試験を行った(86)．耐壊食性は硬度とともに増

加するが，非線形であることを示した．

Hucińska 及び Głowacka は，スクリュープロペラ用の複相銅合金 5 種類と，比較用のα単

相銅合金 3 種類について，蒸留水中で振動式キャビテーション壊食試験を行った(87)．耐壊食

性の良い順位は，CuNi5Fe5Al4Mn1 > CuAl10Fe3Mn2 > CuMn12Al7Fe3Ni3 > CuMn17Zn6Fe5Al3

> CuZn40Mn3Fe1 > CuAl5 > CuZn30 > Cu99.7 であった．耐壊食性と合金の機械的特性に相関

関係は見いだせなかった．しかし，α単相銅合金については，化学的特性である積層欠陥エ

ネルギーで定義される加工硬化性と壊食耐性に良い相関が見られた．積層欠陥エネルギーが

小さく，加工硬化性が高いと，良い耐壊食性が期待できる．複相銅合金の耐性を，化学組成

及び損傷モードの見地から検討し，耐壊食性にはニッケルとアルミニウムの影響が大きく，

亜鉛の効果は小さいことがわかった．

Zhang 及び Fang は，アルミニウム青銅の，アルミニウム含有率を 0 から 9.38 wt.% に変

えて，蒸留水中で振動式キャビテーション試験を行った(88)．潜伏期間及び最大壊食率は，硬

度よりも，積層欠陥エネルギーと相関性が大きいことを示した．耐壊食性に関係するパラメ

ータは，硬度，極限弾性，歪みエネルギー，疲労限界，及び延性であると述べている．
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Wang 及び Zhu は，4 種類の Fe-Mn-Si 合金と，4 種類の Fe-Cr-Ni-Mn ステンレス鋼につい

て，回転円板装置でキャビテーション壊食試験を行った(89)．試験した合金の耐壊食性は，表

面の局所的な弾性と，加工硬化性に相関性があることを示した．

Cuppari らは， Fe-Cr-Ni-C 合金における硬い第二相（炭化物）が，キャビテーション壊食

に及ぼす影響を調べた(90)．クローム，ニッケル及び炭素の含有量を変えて，振動式キャビテ

ーション試験を実施した．オーステナイトの母材及び炭化物の耐壊食性は，炭化物の形態及

び母材の機械的特性に依存する．炭化物の形態は母材と炭化物の応力分布に影響し，その結

果として摩耗の機構が変わる様子を示した．

Drozdz らは，ジルコニウム基金属ガラス（Zr-Al-CuNi(Co)）のキャビテーション壊食性を，

振動式試験で調べ，オーステナイト系ステンレス鋼と比較して 10 倍程度の耐壊食性がある

ことを示した(91)．試験した材料の順位は，Zr48Co > Zr48 > Zr58 > Zr65 である．金属と同様

に，硬度と耐壊食性には正の相関があった．

Okada らは，4 種の鋳鉄について，イオン交換水中で振動式キャビテーション壊食試験を

行った(92)．比較のために炭素鋼 2 種及び工具鋼 1 種も調べた．壊食の初期及び潜伏期間では，

鋳鉄の壊食率は炭素鋼よりも大きい．灰色鋳鉄では，黒鉛の境界におけるノッチ作用のため，

長い壊食亀裂が生じ，局所的に深い壊食痕が形成され，壊食率が大きくなる．球状黒鉛鋳鉄

では，黒鉛と母材の境界に沿って亀裂が生じ，球状黒鉛の穴から窪みが広がることを示した．

Di Vernieri Cuppari らは，高含クローム鋳鉄の微細構造とキャビテーション壊食耐性の関

係を調べた(93)．質量損失量は SUS304 の半分以下であるが，鋳造後の冷却率を上げると，さ

らに良くなることを示した．高含クローム鋳鉄では，オーステナイトの成分比率が増加する

と，耐壊食性は減少した．母材に対し，炭素粒子をより細かく一様に分散させると耐壊食性

が改善した．冷却率は合金の微細構造に影響し，したがって耐壊食性にも影響を及ぼす．

■ 水に対する代表的な耐腐食性金属である，ステンレス鋼についても報告されている．

Heathcock らは，マルテンサイト系 2 種類，オーステナイト系 2 種類，フェライト系 3 種

類のステンレス鋼のキャビテーション壊食耐性を，振動式装置で調べた(94)．比較のため，オ

ーステナイト系マンガン鋼も調査した．マルテンサイト系が最も強く，オーステナイト系，

オーステナイト系マンガン鋼が続いた．フェライト系は非常に弱かった．光学顕微鏡，電子

顕微鏡，X 線回折計によって，壊食の様子を調べた．合金の耐壊食性を制御する上では，微

細な結晶構造が重要であることを示した．焼き入れ及び焼き鈍ししたマルテンサイト系ステ

ンレス鋼の耐壊食性は，その強度に直接的な関係がある．大きな塊の二相粒子（炭化クロー

ム）は，母材と弾性特性が合わないため，それらの境界において材料の脱落が始まる．フェ

ライトと低炭素マルテンサイトの二相ステンレス鋼は，同じ鋼の単相フェライト状態よりも

耐壊食性が高い．
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Liu らは，2 種類の Cr-Mn-N ステンレス鋼（単相オーステナイト系及び二相系）と，マル

テンサイト系 0Cr13Ni5Mo ステンレス鋼のキャビテーション壊食について，振動式試験法に

よって比較した(95)．キャビテーション壊食耐性は，オーステナイト系＞二相系＞マルテンサ

イト系であると述べているが，Heathcock ら(94)の結果とは異なっている．3 種類の鋼材を調

べただけで，系全体を含めて結論づけるのは無理がある．

Bregliozzi らは，2 種類のオーステナイト系ステンレス鋼（SUS304 及び高含窒素鋼）につ

いて結晶粒径の大きさを 3 種類に変え，振動式装置でキャビテーション壊食量を比較した(96)．

SUS304 よりも高含窒素鋼の方が耐壊食性が高い．キャビテーション衝撃による亀裂は，結

晶の境界及び滑り帯から始まる．オーステナイト系ステンレス鋼の微細結晶は，結晶境界の

表面密度を増加させ，それはキャビテーションへの抗力となる．よって結晶粒径の減少に伴

って耐壊食性が向上することを示した．

■ セラミックスは鋼よりも耐腐食性及び耐摩耗性が高く，摩擦面が滑らかになりやすいた

め潤滑特性に優れている．また硬度が高く，高温でも寸法安定性に優れるという特徴があり，

用途が拡大している(97)．しかし脆性破壊しやすいため，キャビテーション気泡崩壊による衝

撃に対してはあまり強くないようである．

Litzow らは，数種類のセラミックス（Al2O3, Al2O3-ZrO2, ZrO2, 焼結 SiC）について，蒸留

水中でのキャビテーション壊食について調べた(98)．比較材料はマルテンサイト鋼 100Cr6 で

ある．最も良い耐壊食性を示したのは，粒子径 0.5 µm の ZrO2 であり，マルテンサイト鋼よ

りも壊食量が少なかった．しかしそれ以外は壊食量がかなり多い．脆いセラミックスの表面

損傷要因は，主に粒子間の破損であり，続いて単一粒子またはそれらの欠片の分離であった．

潜伏期間及び壊食率は，初期の表面における空洞の量，粒子の大きさ，粒子境界における第

二相の結合力に影響を受ける．すなわち，初期表面に凹みが無く，粒子が小さく，第二相の

結合力が大きいと，耐壊食性は増加する．

Niebuhr は，水性溶液（塩水，蒸留水，希釈酸及び希釈塩基）中のセラミックス（Al2O3, Si3N4,

Macor (ガラス雲母), ZrO2）のキャビテーション壊食について調べた(99)．Al2O3 は溶液に影響

され，ZrO2 は酸によって耐壊食性が低下する．Si3N4 は最も強い．ガラス雲母セラミックス

は最も弱いが，媒体に影響されない．

■ 形状記憶合金は超弾性特性を有し，これがキャビテーション衝撃に対して非常に強いこ

とが明らかとなってきた．チタンとニッケルの合金が代表的であるが，他にも様々な種類の

形状記憶合金がある．以下に示すのは，バルク材での試験結果である．この粉末を溶融して

コーティングした場合の試験結果については，後に示す．
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Shida 及び Sugimoto は，Ti-Ni 二元合金のキャビテーション壊食について，噴流式試験に

よって調べた(100)．耐壊食性は，硬度ではなく化学組成及び微細構造に依存する．TiNi の耐

壊食性が高いのは，マルテンサイトの熱弾性が関係すると述べている．

Richman らは，2 種類の NiTi 合金（成分比はほぼ同量）について，蒸留水中で静置試験

片による振動式キャビテーション試験を行った(101)．SUS304L と比べて，12 時間後の質量損

失量は 1/50 程度であった．壊食表面にはほとんど変化が見られなかった．

Wang 及び Zhu は，Fe-Mn-Si-Cr 形状記憶合金について，回転円板装置でキャビテーショ

ン壊食を調べた(102)．回転速度の増加による壊食量の増加量は，ステンレス鋼よりもはるか

に少ないことを示した．

Liu らは，形状記憶合金の一種である Ni-Mn-Ga 合金について，結晶構造を 3 種類（立方

晶系オーステナイト，正方晶系マルテンサイト，5 層マルテンサイト）に変化させ，静置試

験片による振動式キャビテーション試験を行った(103)．耐壊食性が最も高いのは立方晶系オ

ーステナイトで，次が正方晶系マルテンサイトであった．試験したすべての合金は，参照試

験片であるステンレス鋼や，文献に現れる NiTi 合金と比べても耐壊食性が高かった．これ

は立方晶系オーステナイトの超弾性及びマルテンサイト相の結合によるものであろう．

Hattori 及び Tainaka は，Ti-Ni をベースに，第三の元素 Co, Fe, V 及び Cu を加えた形状記

憶合金のキャビテーション壊食を調べた(104)．それらの耐壊食性は Ti-Ni 形状記憶合金の 1/4

～1/2 であったが，SUS304 に比べると 6～16 倍優れていた．潜伏期間は SUS304 の 10～15

倍であった．25°C 以上のマルテンサイト相の耐壊食性は，25°C 以下のオーステナイト相よ

りも優れていることを示した．

(3) 材料表面の改質効果

■ ショットピーニングによる壊食抑制効果は研究報告が少ないが，硬度の増加及び残留応

力の発生による疲労限界の増加は，キャビテーション壊食に対して効果が大きいようである．

Tomlinson らは，純鉄及びオーステナイト系ステンレス鋼にショットピーニングを行い，

それぞれ 2.0 倍及び 1.7 倍に硬度を高め，蒸留水中及び 1% 塩水中で振動式キャビテーショ

ン壊食試験を行った(105)．試験時間 180 分後の壊食量は，純鉄では 0.7 倍，ステンレス鋼では

0.08 倍に低減することを示した．

■ レーザ溶融によって表面を相変態させ，残留圧縮応力が生じると，耐壊食性，特に潜伏

期の増加に効果があるようである．

Preece 及び Draper は，1040 鉄鋼と 303 ステンレス鋼に対し，CO2 レーザで表面を急速焼

き入れを行った(106)．1040 鉄鋼では，焼き入れ層はマルテンサイトになり，相変態による残

留圧縮応力が生じる．表面は粗くなるが，キャビテーション壊食耐性は向上した．しかし，
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303 ステンレス鋼では残留引張り応力が生じ，表面が粗くなる上に耐壊食性が悪化した．耐

壊食性の向上において，レーザによる表面溶融処理の効果は限定的であると述べている．

Tomlinson らは，鋳鉄の表面をレーザで溶融させ，蒸留水及び 3% 塩水中で振動式キャビ

テーション試験を行い，レーザ溶融の効果を調べている(107, 108, 109)．灰色鋳鉄の壊食量は，蒸

留水中では 0.3 倍，3% 塩水中では 0.57 倍に低減した．リンを含有した灰色鋳鉄では，蒸留

水中では壊食率にあまり影響しない．しかし，3% 塩水中ではかなりの効果がある．未処理

材では大きな黒鉛の断片があり，これがノッチ作用となって壊食が増大するが，レーザ処理

によってこれを無くすことができ，特に蒸留水中では潜伏期間の増大に効果があることを示

した．しかし，レーザ処理によって大きな亀裂が生じる場合があり，3% 塩水中では局所的

な酸化と亀裂内の腐食を増進させるため，壊食率が増加する．また，16 wt.% の Cr を含有

する白色鋳鉄では，蒸留水中の壊食率は 0.07 倍，塩水中では 0.2 倍になった．長期焼き鈍し，

レーザ表面焼き入れ，プラズマ窒化した表面についても調べた．塩水は壊食率をかなり増加

させ，0.02% にしただけで 3 倍以上も増加する．1040°C で長期焼き鈍しすると，蒸留水中

では壊食率が低下するが，塩水中ではほとんど変わらない．鋳鉄を窒化しても壊食率は低下

せず，レーザ溶融の利点を消してしまうことを示した．

Gireń らは，構造用炭素鋼と，耐腐食性の高いクローム鋼の表面を様々な金属元素を用い

て CO2 レーザで合金化した試験片について，回転円板式装置によってキャビテーション壊食

特性を評価した(110)．レーザ光による加熱及び急冷却は結晶粒を微細化し，残留応力を生じ

させる．硬いマルテンサイトが表面に形成されることにより，潜伏期間の増加に顕著な効果

があることを示した．しかしながら，脆性の増加や歪み硬化能力の低下が避けられないため，

キャビテーション摩耗を疲労プロセスと考えると，潜伏期間以後の壊食率減少には寄与しな

いと述べている．

Mann 及び Arya は，流体タービンに最もよく使用される，チタン合金 (Ti6Al4V)，Hadfield

炭素鋼，レーザ硬化鋼，プラズマ窒化鋼，ホウ化鋼について，水噴流衝突による壊食量を調

べた(111)．Hadfield 炭素鋼が最も良い耐壊食性を示した．レーザ硬化鋼は，表面のオーステナ

イト相によって優れた耐壊食性を有する．プラズマ窒化及びホウ化は，潜伏期間の増加に効

果がある．

■ 窒化処理は，鋼の表面に窒素を浸透させて硬い窒化層を生成させる．この表面には圧縮

応力が存在するため，耐摩耗性及び耐疲労性を付加することができる．

Zhou 及び Herman は，チタン及びチタン合金の，窒化処理の有無によるキャビテーショ

ン壊食の様子の変化を調べた(112)．720°C で 8 時間の窒化処理を行うと，キャビテーション壊

食耐性がかなり改善した．未処理材料は延性破壊を示すが，窒化処理すると脆性破壊を示す

と述べている．
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Huang らは，S48C を母材として，焼入れ及び焼鈍処理したもの，イオン窒化処理したも

のについて，清浄水，3.5% 塩水，及び 3.5% 塩化水素水溶液中にて，振動式キャビテーシ

ョン壊食試験を行った(113)．水中及び塩水中ではイオン窒化の効果が見られたが，塩化水素

水溶液中では逆に壊食量が多くなることを示した．

Dos Santos らは，高温ガス窒化処理した AISI 304L オーステナイト系ステンレス鋼につい

て，蒸留水中で振動式キャビテーション壊食試験を行った(114)．すべての試験片表面は完全

にオーステナイトで，粒子径は約 80 µm でほぼ等しかった．窒素含有量の増加と共に潜伏期

間は増加し，壊食量は減少した．窒素含有率 0.48 wt.% の場合，未処理材の結果と比べて潜

伏期間が 4.6 倍，壊食率は 8.6 分の 1 に減少することを示した．

Garzón らは，高温ガス窒化した二相ステンレス鋼の，海水中のキャビテーション壊食耐

性を調べた(115)．流体の pH は水酸化ナトリウムの添加によって調整し，8.2 とした．高温ガ

ス窒化により，表面は窒素を多く含むオーステナイト層を示し，未処理材に比べて壊食率が

8～23 分の 1 となった．これはコバルトを元にした Ireca やステライトと同程度である．ま

た，結晶粒径の減少に伴い，壊食率が減少することを示した．

(4) 材料表面へのコーティングの効果

■ 窒化チタンコーティングは，高硬度で摺動特性及び耐熱性に優れ，現在では切削工具等

の表面被膜によく使用されている．蒸着方法は数種類あり，それぞれ条件によって母材との

密着強度が変化する．

Wang 及び Herman は，イオンビームによって室温で蒸着した窒化チタン膜のキャビテー

ション壊食性を，蒸留水中での振動式試験法で調べた(116)．窒化チタン膜は，キャビテーシ

ョン壊食性の改善に効果があった．実験した条件下では，チタンの蒸着率に対する窒素の埋

め込み率を下げると耐壊食性が向上したが，下げすぎると耐壊食性は減少した．膜厚も耐壊

食性に影響を及ぼし，厚すぎても薄すぎても良くないと述べた．

Matsumura らは，物理蒸着法 (PVD) によって SUS410J1 に蒸着した窒化チタンコーティ

ングの，イオン交換水中でのキャビテーション壊食について，振動試験法で調べた(117)．窒

化チタンコーティングは，同じ厚さの電解クロームメッキよりも耐壊食性が優れていた．試

験した中では，クロームと窒化チタンの二層コーティングが最も耐壊食性が高かった．

Nagasaka らは，イオン注入と真空蒸着とを同時に行うダイナミックミキシング法により，

SUS420J2 に窒化チタンをコーティングし(118)，キャビテーション噴流式試験(119)，耐摩耗性及

び摩擦係数の評価(120)を行った．従来のイオンプレーティング法よりも硬い薄膜が得られ，

耐壊食性及び耐摩耗性が優れていることを示した．

Krella 及び Czyżniewski は，ステンレス鋼に陰極アーク法でナノ結晶化した窒化チタンを

コーティングし，その耐壊食性をスロット形ベンチュリ式キャビテーションタンネルで調べ
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た(121, 122, 123)．コーティング無しの場合に比べ，潜伏期間が 2～4 倍，耐壊食性は，約 2.5 倍と

なった．コーティングの密着強度は，母材の硬度と共に増加した．蒸着温度を変えると，母

材との密着強度が変化する．試験したなかで最も良い結果を得たのは 350°C の場合であり，

500°C ではコーティングがすぐに剥離した．窒化チタンコーティングの損傷は脆性破壊的で

あり，高強度のキャビテーション衝撃パルスによる表層剥離が主であることを示した．

■ 形状記憶合金である NiTi は耐壊食性に優れているが，加工性が悪くコストも高い．この

粉末を溶融してコーティングした場合の耐壊食性について調べられている．母材との密着強

度及び表面の緻密さを得るためには，コーティング方法の最適化が必要である．

Hiraga らは，レーザプラズマハイブリッド溶射による NiTi コーティングのキャビテーシ

ョン壊食について，蒸留水中で振動試験を行った(124)．コーティングの耐壊食性は，製造時

のレーザ動力密度等のパラメータに依存する．Ni と Ti の比率によって構造が変化し，NiTi2

及び Ni3Ti の場合は耐壊食性が減少した．Ni と Ti から生成される混合物では，NiTi のオー

ステナイト相が最も良い耐壊食性を示した．

He らは，陽極アークプラズマイオンメッキ法で蒸着した TiNi 膜のキャビテーション壊食

について，振動式試験法で調べた(125)．試験は，清浄水，3.5% 塩水，及び 3.5% 塩酸水溶液

中にて行った．コーティングの効果は認められるが，TiNi バルク材には遠く及ばなかった．

Chiu らは，316L ステンレス鋼表面に NiTi をレーザ処理した場合のキャビテーション壊食

耐性を調べた(126)．母材に NiTi 粉末を乗せ，YAG レーザで溶融させた．母材との間に脆い境

界を生成させずに，厚さ数百ミクロンの合金層を形成した．合金層の主成分は Fe で，結晶

構造は 316 ステンレス鋼と同様にオーステナイトであった．オーステナイトの NiTi の超弾

性的挙動は部分的にしか得られていないが，耐壊食性は母材の 29 倍に達した．

Stella らは，プラズマ溶射した NiTi コーティング膜のキャビテーション壊食について調べ

た(127)．合金化する前の NiTi 粉末からコーティングすると，高い耐壊食性が得られることを

示した．これは NiTi 単体での結果と良く一致した．

■ 硬いクロームメッキ及び熱処理した無電解ニッケルメッキは耐壊食性を向上させるが，

キャビテーション損傷痕が母材にまで達すると，塩水中では電気化学的腐食が生じる．メッ

キの効果を持続させるためには，キャビテーションの強度及び流体の種類に応じた密着強度

及び膜厚にしなければならない．

Okada らは，3% 塩水中で，メッキした試験片のキャビテーション壊食を調べた(128)．母

材は構造用炭素鋼で，メッキは亜鉛，錫，クローム，及びニッケルである．母材よりも不活

性で硬いクロームまたはニッケルメッキ自体に高い耐壊食性があっても，キャビテーション

衝撃が母材とメッキ層の境界にまで及ぶと，母材とメッキ層との硬度及び電気化学的腐食量

の違いによって，試験片表面が粗くなる．したがって，薄く硬いメッキは直ちに失われる．
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亜鉛のような，母材よりも柔らかいメッキは容易に剥落する．しかし，浸食領域の外側に残

ったメッキによって，浸食領域が陰極となることにより浸食領域は保護される．耐壊食性の

高い硬いメッキが効かないほどキャビテーション強度が大きい場合，電気化学的作用が有効

なメッキはキャビテーション壊食を低減させる一つの方法であると述べた．

Iwai らは，硬質クロームメッキのキャビテーション壊食を，イオン交換水及び 3% 塩水

中で調べた(129)．イオン交換水よりも 3% 塩水の方が壊食率が高い．クローム自身が壊食さ

れた後に母材が壊食され，メッキ層の剥離及び大きな断片の脱落が生じる．各段階において，

メッキ厚さは壊食量に影響を及ぼす．イオン交換水中では厚いほど潜伏期が長くなる．しか

し，3% 塩水中では 65 µm 以上厚くしても潜伏期は増加しないことを示した．

Lin 及び He は，無電解ニッケルメッキ処理した炭素鋼の，蒸留水中及び 3.5 wt.% 塩水中

でのキャビテーション壊食特性を調べた(130)．メッキしたままでは未処理材よりも壊食量が

多いが，メッキ後に熱処理をすると耐壊食性が向上する．しかし，ニッケル膜が浸食される

と，塩水中では膜と母材との間に化学反応による腐食が始まることを示した．

Lin らは，無電解 Ni-P-SiC 複合メッキ処理した炭素鋼の，蒸留水中及び 3.5 wt.% 塩水中

でのキャビテーション壊食を調べた(131)．SiC 粒子は，無電解ニッケルメッキの耐壊食性を向

上させる．特にナノスケールの粒子は表面を緻密にする．SiC のマイクロ粒子またはナノ粒

子を含んでいても，無電解ニッケルメッキの耐壊食性を向上させるには熱処理が必要である

ことを示した．

■ 上記以外のコーティングに対しても，試験結果が報告されている．いずれも潜伏期間の

増加が見られるが，その後の壊食曲線は母材のままと大差無いか，場合によっては悪化する．

メッキの場合と同様に，機器への適用時には，キャビテーション強度や流体の種類等を考慮

する必要がある．

Mann らは，ステンレス鋼に対してニッケル合金との複合コーティングをプラズマ溶射し，

真空中で焼結させ，回転円板式装置によってキャビテーション壊食試験を行った(132)．焼結

コーティングは，溶射したままよりも数倍良く，潜伏期間の増加に役立つことを示した．し

かし，潜伏期間を過ぎた後の壊食曲線は，母材のステンレス鋼と大差無い．

Chang らは，陰極アークプラズマイオン法によって，炭素鋼に対してニッケルアルミ合金

コーティングを行い，キャビテーション壊食と腐食の様子を調べた(133)．3.5 wt.% の塩化ナ

トリウム電解液及び 3.5 wt.% の塩化水素電解液中においても優れた耐壊食性を示したが，

衝撃痕によって母材が露出すると，腐食によって更に材料の損失が生じた．

Sugiyama らは，熱溶射したサーメット（セラミックスと金属の複合材料）について，ス

ラリー摩耗試験及びキャビテーション壊食試験を行った(134)．熱溶射した材料では，スラリ

ー摩耗耐性は硬度の約 3 乗に比例するが，耐壊食性は硬度に影響されないことを示した．粒
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子密度が小さくなると，耐壊食性は増加する．スラリー摩耗耐性に関する材料特性は，耐壊

食性に関する特性とは異なるようである．

Krella 及び Czyżniewski は，陰極アークプラズマ法によってステンレス鋼に蒸着した Cr-N

コーティングのキャビテーション壊食耐性を，スロット形ベンチュリ式キャビテーション試

験によって調べた(135)．Cr-N コーティングすると潜伏期間は 50% 増加したが，一定時間経過

後の壊食率は同等であった．表面の SEM 写真により，Cr-N コーティングの損傷は主に層間

剥離によるものであることを示した．

2.1.7  壊食量のモデル化及び予測壊食量のモデル化及び予測壊食量のモデル化及び予測壊食量のモデル化及び予測

■ 材料の特性と，一定時間経過後の壊食量との相関関係を表す試みが行われてきた．同系

の金属の場合，硬度と耐壊食性とは良い相関を示すが，異なる種類の金属には適用できない．

キャビテーション壊食現象が，繰り返し衝撃が加わることによる疲労破壊であることが明ら

かとなり，これに対して Hobbs は Ultimate Resilience を提唱した．これは静的な引張り試験

結果から求められ，壊食量に対してある程度の良い相関は得られたが，まだばらつきがある．

Richman 及び McNaughto は，繰り返し応力及び繰り返し歪みに対するそれぞれの抵抗の積が，

壊食量と良い相関を示すことを述べた．また服部らは，材料の引張り試験ではなく，疲労試

験から得た疲労強度から，疲労破壊に要する歪みエネルギーを導出し，壊食抵抗との良い相

関を示した．これは金属だけでなく，樹脂にも適用可能なパラメータである．

Hobbs は，24 種類の鉄鋼及び 4 種類の非鉄金属を標準条件で試験し，それらの耐壊食性

を，同じ材料の引張り試験から導出した歪みエネルギーの様々な形式と関連づけることを試

みた(16, 25)．耐壊食性に影響を与えるらしい機械的特性は，硬度，引っ張り強度，疲労特性，

弾性係数，延性，及び衝撃抵抗であるが，最良の相関関係が得られたのは，Ultimate Resilience

であった．これは弾性限界を超えた限界歪みエネルギーであり，（1/2）×（引張り強度）2／（弾

性率）で表される．これは，塑性変形が生じないと仮定した場合の，真の破断応力に至るま

でに必要な単位体積あたりのエネルギーを表す．

Thiruvengadam は，自らが提案した「キャビテーション損傷数」（気泡の崩壊エネルギー

に対し，材料が変形する際に吸収したエネルギーの割合）において，材料の動的降伏応力の

代わりに歪みエネルギーの概念を導入した(136)．ストローハル数の概念に基づいた「空洞数」

（運転時間中に流れた距離を，気泡の長さで除した値）と，キャビテーション損傷数との相

関関係を，異なる材料及び大きさにまで拡張した．第三の無次元数「損傷開始数」（損傷が

始まるような最小流速を元にした動圧に対する，降伏強度の割合）を導出し，臨界キャビテ

ーションパラメータと関係づけた．歪みエネルギーを，極限応力と極限歪みの積としている．

この値は真の値よりも少し大きくなるが，キャビテーション損傷数と空洞数は良い相関を示
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す．潜伏期間は降伏応力に比例し，疲労限界も降伏応力に比例する．すなわち潜伏期間は疲

労限界に比例する．

Thiruvengadam はまた，壊食に費やされたエネルギー量を表すため，「壊食強度」の概念

を提案した(137)．これは（壊食深さ）×（材料が吸収しうる歪みエネルギー）／（運転時間）で

表され，材料の単位体積が破壊されるまでに吸収するエネルギーとして定義される．

Thiruvengadam らは，液体衝突による壊食を，回転円板式試験装置によって実験的及び解

析的に調べた(138)．衝突速度と，目に見える凹みが観察されるまでの衝突回数の関係を，高

周波疲労耐久限界と比較すると，良い相関を示した．曝露時間に対する壊食率曲線は，四つ

の期間に分けられる．潜伏期間，加速期間，減速期間，及び定常期間である．この曲線に対

し，エネルギーの「蓄積」及び「減衰」を仮定して導出した，標準化した微分方程式による

理論値を示した．

Heymann は，液体衝突による壊食量を定量的に予測するための考察を行った(139)．様々な

金属材料の耐壊食性を，硬度，歪みエネルギー，Ultimate Resilience (= Su
2 / 2E)，及び Su

2E に

対してプロットした（Su : 極限強度，E : 弾性係数）．この中では，Su
2E とのプロットが最も

相関性が良かったが，まだばらつきが大きいことを示した．

Hammitt らは，液体衝突による体積損失に対し，統計的に検証したモデルを作成したが，

良い相関性は得られなかった(140)．液体と材料の特性のみに関する項と，体積損失について

は，相関は何も見つからなかった．

Hammitt 及び De は，流体機械の壊食率をあらかじめ予測するために，圧力マイクロプロ

ーブから得られた，気泡が崩壊するパルス高さのスペクトルと，測定した壊食率について，

対応付けを行った(141)．振動式では正確な対応が得られたが，ベンチュリ式では定性的な対

応が得られたのみであった．空気含有率，のど部流速などの，機械的キャビテーション強度

の測定には有効である．使用したプローブの応答性が十分でないため，気泡崩壊による圧力

脈動を詳細に調べられなかった．

Zhou 及び Hammitt は，アルミ合金とステンレス鋼について，潜伏期間 (IP) とキャビテ

ーション壊食耐性の関係を調べた(142)．MDPRmax
−1 = k (IP) nで表されるとしている．

Rao 及び Buckley は，キャビテーション及び流体衝突による壊食量の予測を試みた(143)．

回転円板式試験装置を用いて，銅，青銅，ステンレス鋼の壊食曲線を調べ，壊食の加速期及

び減速期における平均壊食率と累積損傷体積の関係を指数関数で定式化した．他の形式（ベ

ンチュリ式，磁歪式振動装置，流体衝突式装置）によって得られた結果も同様の方法で整理

し，比較換算できるようにした．

Richman 及び McNaughto は，壊食率と繰り返し変形に関するパラメータとの間には良い

相関が見られることを示した(144)．これはキャビテーション壊食による損傷が疲労プロセス

であることを示す．キャビテーション壊食耐性における支配的特性は，疲労強度係数 σf' で，

これによりほとんどの材料の違いを説明することができる．この相関関係は，繰り返し歪み
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硬化指数 n' と結合したパラメータ σf'n' によって，さらに精度が良くなる．この結合パラメ

ータは，過去の実験で使用された多くの材料において変形モードの主要決定因子であった積

層欠陥エネルギーとも良い相関を示す．疲労強度係数 σf' は繰り返し応力に対する抵抗と考

えられ，繰り返し歪み硬化指数 n' は繰り返し歪みに対する抵抗と考えられる．材料の機械

的特性によってキャビテーション壊食を単純に説明できないのは，σf' が繰り返し歪み硬化

に強く影響を受け，強度の尺度とは単純な関係でないためである．

Meged は，振動式キャビテーション壊食試験において，壊食過程の初期段階における潜

伏期間及び壊食曲線をモデル化した(145)．さらに，ワイブル累積分布関数を用いてモデルの

高精度化を行った．

Hattori らは，酸化アルミニウム及び純銅について，振動式装置でキャビテーション壊食

量を調査した(146)．酸化アルミニウムがキャビテーションに曝されると，壊食は孔や穴のよ

うな欠陥から始まる．壊食痕の数が指数関数的に増加するというモデルに基づき，体積損傷

率及び累積損傷体積を定式化した．

服部らは，高分子材料を対象した振動式キャビテーション試験と併せて衝撃力の測定，

引張り試験，疲労試験なども行い，耐壊食性を定量的に評価した (85)．Hobbs の Ultimate

Resilience と，壊食抵抗（定常期に単位体積壊食させるのに要する衝撃エネルギー）とは良

い相関を示さなかった．高分子材料の場合，静的な強度パラメータでは耐壊食性をうまく表

せないようである．材料の疲労試験で得られた疲労強度をσw とし，疲労破壊に要する歪みエ

ネルギー相当量をσw
2/2E（E は弾性係数）とすると，壊食抵抗との間に良い相関が見られた．

Hattori らは，約 30 年に渡るキャビテーション壊食のデータ 859 種について，データベー

スを構築した(147)．炭素鋼データを解析し，耐壊食性と材料硬度との高い相関性を示した．

2.1.8  本研究の位置付け本研究の位置付け本研究の位置付け本研究の位置付け

本研究では，水圧駆動機器の材料選択に役立つよう，耐腐食性材料のキャビテーション

壊食耐性に対するスクリーニング試験を行う．調査対象とする材料は，ステンレス鋼，銅合

金，樹脂，及び金属への各種コーティングである．個々の材料に関する耐壊食性を調べた研

究はこれまでになされているが，これらを同一条件で試験した研究は見当たらなかった．

数多くの材料を試験するためには，キャビテーション強度の大きい超音波振動式キャビ

テーション試験法が適している．図 2.1 に示すように，振動式試験法には振動試験片式及び

静置試験片式の 2 種類がある．ASTM 規格に基づく振動試験片式試験（オープンビーカ法）

では，液中に沈めた超音波振動子に取り付けた試験片の質量減少量を測定するのに対し，静

置試験片式試験では，振動ホーンに対向して置かれた静置試験片の質量減少量を測定する．

オープンビーカ試験法は，本研究での試験対象である様々な材料に適用する上では不都

合である．試験片をホーンに付け外しする際，脆い材料はしばしば破損し，柔らかい材料は
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ねじ部が削り取られて測定誤差が大きくなるためである．静置試験片式ではそのような問題

が発生しない．静置試験片を用いた試験法は，これまでにいくつかの文献に現れており，振

動試験片にできない樹脂，ガラス及びセラミックス等の試験に使用されている(21-25, 84, 85, 91, 98, 104)

が，形式は統一されていない．試験条件の統一が困難な要因は，壊食量に影響を及ぼす試験

パラメータが多いためである．オープンビーカ試験のパラメータである振動の周波数及び振

幅，流体の種類及び温度に加え，振動ホーンと静置試験片とのすき間高さ，すき間内温度，

試験片の寸法及び材質等も，壊食量に影響する(24)．したがって，同じ静置試験片式であって

も，過去に行われた様々な試験条件の実験結果とは，定量的に直接比較することができない．

本研究では，様々な材料に対して条件を統一して試験を行い，材料の相対的な耐壊食性を定

める．

試験した材料は，金属材料 18 種類，樹脂材料 16 種類，及び金属表面に各種コーティン

グを施したもの 7 種類である．金属材料と樹脂材料については，エロージョンによる質量減

少の測定を行った．これらの材料のほか，金属材料の表面に各種コーティングを施したもの

についても，キャビテーション気泡の崩壊による表面形状の変化を測定し，顕微鏡による表

面観察を行った．

Specimen

Water

Vibratory hornVibratory horn

Cavitation cloud

Stationary
specimen

Collet

Gap

Tip
(hard material)

Water

Vibratory horn

(a) ASTM-type (vibratory specimen) (b) Anvil-type (stationary specimen)

Fig. 2.1  Cavitation erosion test with ultrasonic vibrator
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2.2  実験装置及び実験方法

2.2.1  実験装置実験装置実験装置実験装置

この研究で用いた試験装置を図 2.2 に示す．振動ホーンの先端には，耐壊食性の強いチタ

ン合金が装着してある．チタン合金にも壊食が生じるので，適宜交換する．

試験片は精度 1 µm の昇降台にコレットで固定してあり，振動ホーン先端との距離を正確

に位置決めすることができる．圧電式超音波振動子の振動数は 19.5 kHz，全振幅は 32 µm で

ある．使用する液体はイオン交換水で，ポンプにより循環させる．温度調節器及びヒータに

よって，水温を 50°±1°C に保って実験を行う(61)．

試験片に生じる壊食量は，ホーン先端と試験片間の距離による(21, 22, 24)．この距離が非常に

大きくなると，キャビテーション気泡は試験片表面に達しないため，壊食量はゼロに近づく．

逆に距離が非常に小さくなると，隙間内は蒸気で充満してキャビテーション気泡が崩壊しな

いので，やはり壊食量はゼロに近づく．したがって，それらの中間に壊食量が最大になる位

置がある．その位置は試験片の寸法や液温，また液体の種類により異なると予想される．試

験片の材質により熱伝導率が異なるため，このことが壊食量最大位置に影響を与える可能性

がある(22)が，この点は未解決である．
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Fig. 2.2  Experimental apparatus with stationary specimen
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2.2.2  試験片試験片試験片試験片

本研究で用いた材料とその代表的物性値を表 2.1（金属）及び表 2.2（樹脂）に示す．図 2.3

は試験片の寸法を示す．試験片作成方法は以下のとおりである．

(a) 金属（軟質）：旋盤加工後，試験片表面は平面研削盤で平面を出し，エメリーペーパー

で磨き（#4000 まで），次いでバフ磨きをする．

(b) 焼き入れした金属：旋盤加工後，熱処理したものに対して，平面研削盤で平面を出す．

以後エメリーペーパー，バフ仕上げは軟質金属と同様である．

(c) セラミクス低温溶射：母材への低温溶射後，エメリーペーパー，バフ磨きのみとする．

(d) メッキ，TiN，DLC コーティング材料：母材をバフ仕上げまでした後，それぞれのコー

ティングを施したものを直接使用する．

(e) 樹脂材料：ダイヤモンドバイトを用いて旋盤加工したものを直接使用する．これは，バ

フなどの砥粒が表面に食い込み，測定の障害となるためである．
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φ 18

5
5

Fig. 2.3  Dimension of specimen

上記試験片の表面粗さは，レーザ顕微鏡で測定する．平均粗さ(Ra)は A5056 では 0.2 µm，

他の金属材料では 0.05 µm 以下である．この粗さの相違は金属の硬さの違いによるものであ

る．最大粗さ (Rmax) は，いずれも 0.5 µm 程度である．セラミクス低温溶射材料では，良

い表面は得られなかった．アルミナ低温溶射の場合，Ra は 0.05 µm 程度，Rmax が数 µm に

なる．ジルコニア溶射表面では，Ra が 2 µm，Rmax は 5 µm を超える．樹脂材料の表面粗さ

は，充填材を含まない材料では Ra が 0.2 µm である．充填材を含む材料では Ra は材料によ

る違いが大きく，0.1 µm 程度のものから，0.6 µm のものまである．
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Table 2.1  Physical properties of tested metals

Materials JIS notation
 / JIS Spec.

Specific
weight

Hv
(Micro Hv)

Aluminium alloy A5056 / H4040 2.7 103
Raw S45C / G4051 7.86 241
Annealed --- --- 167
Raw S45C + plating (Ni 0.1µm) --- --- 241
Raw S45C + plating (Ni 1.5µm) --- --- ---
Raw S45C + plating (Ni 10µm+Cr 0.1µm) --- --- ---

Carbon
steel

Raw S45C + DLC coating * --- --- 286
SUS304 / G4303 7.93 197

Austenitic stainless steel SUS316 / G4303 7.98 187
Austenitic-ferritic stainless steel SUS329J1 / G4303 7.80 240

SUS403 / G4303 7.75 167
Martensitic stainless steel SUS420J2 / G4303 7.75 206 (256)
SUS420J2 + TiN coating ** --- --- 217 (948)
Ferritic stainless steel SUS430 / G4303 7.75 220

Stainless
steel

Precipitation hardening stainless steel SUS630 / G4303 7.93 355
Non hardened --- 7.85 363
Medium hardened --- --- 461Silicolloy-A2 ***
Highly Hardened --- --- 562
Phosphor bronze C5191 / H3270 8.92 178
Aluminium bronze C6191 / H3250 7.46 198Copper alloy
High-strength brass C6782 / H3250 8.43 156
Pure titanium TB340H / H4650 4.51 177Titanium
Titanium alloy TAP6400 / H4607 4.42 372
Zirconia (ZrO2) --- --- 444Low-temperature

thermal spray Alumina (Al2O3) --- --- 548

* DLC: Diamond-Like Carbon

** TiN coating is made by dynamic ion mixing method(118, 119).

*** Silicolloy-A2 is a brand name, and it is a kind of precipitation hardened stainless steel with high

silicon content(148).

Hv: Vickers durometer; test force: 9.8 N, duration of the test force: 15 s

Micro Hv: Micro Vickers durometer; test force: 9.8 mN, duration of the test force: 30 s
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Table 2.2  Physical properties of tested resins

(Specific weight and water absorption are quoted from the manufacturer’s catalogue.)

Materials Abbreviation Specific
weight

Hv
(Micro Hv)

Water
absorption
 [wt%]

Polyoxymethylene (Polyacetal) POM 1.41 17.8 (11.2) 0.22
Polyamide PA 1.14 10.4 (9.1) 1.8
Polytetrafluoroethylene PTFE 2.2 3.0 (2.75) 0.01
High-density polyethylene HDPE 0.95 4.2 (3.4) < 0.01
Ultra-high molecular weight polyethylene UHMWPE 0.94 5.0 (-) < 0.01
Polyamideimide PAI 1.4 26.3 (19.5) 0.33
Polyphenylenesulfide PPS 1.35 12.8 (12.7) 0.02
Polyethersulfone PES 1.37 18.0 (13.2) 0.43
Phenol PH 1.35 25.5 (26.4) 0.2-0.4
Polyimide PI 1.43 21.7 (12.6) 0.24
Polyetheretherketone + filler PEEK + filler 1.47 25.9 (12.7) unknown
Polyacetal + filler POM + filler 1.61 21.0 (12.4) 0.29
Polyamide + filler PA + filler 1.36 19.4 (12.4) 1.1
Polytetrafluoroethylene + filler PTFE + filler 2.09 4.3 (3.25) unknown
Polyphenylenesulfide + filler PPS + filler 1.66 25.0 (11.2) 0.015
Polyethersulfone + filler PES + filler 1.51 24.7 (26.2) 0.36

Hv: Vickers durometer; test force: 9.8 N, duration of the test force: 15 s

Micro Hv: Micro Vickers durometer; test force: 9.8 mN, duration of the test force: 30 s

2.2.3  予備実験予備実験予備実験予備実験

振動ホーン先端と静置試験片間のすき間の高さを定めるため，予備実験を行う．静置試

験片は，キャビテーション壊食に対して感度の高いアルミ合金 (A5056/JIS H4040) とした．

すき間高さを変えて試験を行い，壊食量との関係を調べた．実験結果を図 2.4 に示す．曝

露時間が 30 分までは，すき間が小さい方が壊食量が大きい．しかし，45 分以降では近似曲

線に極大値が現れた．試験片表面が荒れると，すき間内の水の流動抵抗が増加するため，キ

ャビテーション気泡が崩壊する際に周りから水が十分に供給されず，キャビテーション気泡

が崩壊しにくくなる．すなわち，すき間が小さいと，試験片表面が荒れることによる影響が

大きくなると考えられる．60 分経過後の壊食量が最大となるのは，すき間が約 0.8 mm で，

ピークはあまり明確ではない．この結果に基づき，以後の実験はホーン先端と静置試験片と

の間を 0.8 mm とした．
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Fig. 2.4  Erosion vs. gap between the tip of horn and stationary specimen (A5056)

2.2.4  実験手順実験手順実験手順実験手順

実験は，以下の(1)～(4) を繰り返すことによって行った．

(1) 超音波洗浄器による試験片の洗浄：

• 金属試験片はアセトン洗浄の後，イオン交換水ですすぐ．

• 樹脂試験片はイオン交換水で洗浄．

(2) 乾燥：

• 金属試験片はドライヤで乾燥．

• 樹脂試験片はドライヤで乾燥させた後，さらに試験片質量に変化がなくなるまでデシ

ケータにより乾燥．

(3) 質量測定：精密電子天秤により 0.01 mg まで測定する．

(4) キャビテーション曝露：

i) 試験片をコレットに取り付け，水中に沈める．

ii) ホーン先端と試験片表面のすき間が 0.8 mm となるよう，昇降台を調節する．

iii) 超音波振動子を所定の時間運転する．

iv) 試験片をコレットから取り外す．
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2.2.5  試験片表面の観察試験片表面の観察試験片表面の観察試験片表面の観察

壊食量が 1 mg 程度に達すると，試験片全面は不規則な凹凸で覆われる．キャビテーショ

ン気泡の崩壊による個々の損傷ピットを区別するために，研磨した表面を約 1 分未満の短時

間だけキャビテーションに曝露させた．この段階では質量損失は観測されないが，レーザ顕

微鏡で表面を観察すると，キャビテーションによる個々の衝撃痕の形状測定及び写真撮影を

行うことができる．

2.3  実験結果及び考察

2.3.1  壊食量の測定結果壊食量の測定結果壊食量の測定結果壊食量の測定結果

(1) 金属

実験は，同じ材料で製作した 4 個の試験片に対して繰り返し行った．図 2.5 は炭素鋼 (S45C

/ JIS G4051) 試験片に対する再現性を示す．この材料は耐腐食性材料ではないが，耐壊食性

の基準として測定した．壊食データのばらつきは平均値に対して約 10% である．他の金属

試験片でも，同程度のばらつきが見られた．それぞれの材料に対する平均値を，累積質量損

失とした．比重の異なる様々な材料の結果をまとめて示すために，累積質量損失を密度で除

した累積体積損失を図 2.6 に示す．図 2.7 は，図 2.6 のグラフの勾配を表す．
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Fig. 2.5  Cumulative erosion of S45C



第 2 章　耐腐食性材料のキャビテーション壊食試験 61

0

1

2

3

0 300 600 900

A5056
S45C
Nh Silicolloy-A2
M h Silicolloy-A2
Hh Silicolloy-A2
SUS304
SUS316
SUS329J1
SUS403
SUS420J2
SUS430
SUS630
C5191
C6191
C6782
TAP6400
TB340

C
um

ul
at

iv
e 

vo
lu

m
e 

lo
ss

 [m
m

3 ]

Exposure time [min]

Fig. 2.6  Cumulative volume loss of metals
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Fig. 2.7  Volume loss rate of metals

図 2.6 に示した材料では，どの場合にも壊食量に潜伏期があるが，特に SUS630，アルミ

ニウム青銅 (C6191)，及びシリコロイ A2(148)では潜伏期が長い．これらの 3 種類は，潜伏期

以降でも質量減少率は低く，特にシリコロイ A2 の強焼き入れ材は耐壊食性が良い．

フェライト系ステンレス SUS430 は，高力黄銅やリン青銅と同じくらい壊食量が大きい．

これらの材料は短い潜伏期の後で急激に壊食量が増大し，3～4 時間経過後には壊食率が低

下し始める．二相系ステンレスの SUS329J1 は，SUS430 ほどではないが，他のオーステナ

イト系やマルテンサイト系ステンレスよりも壊食量が大きく，S45C と同程度である．
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マルテンサイト系ステンレス SUS420J2 は，オーステナイト系ステンレス SUS304 及び

SUS316 と同程度の壊食である．潜伏期は S45C よりも SUS420J2 の方が長いが，それを過ぎ

てからの壊食曲線はあまり変わらない．

オーステナイト系ステンレス SUS304 及び SUS316 は，同じような曲線を示した．わずか

な違いは，硬度の違いによるものと考えられる．

析出硬化系ステンレス SUS630 の試験片は，固溶化熱処理のみの材料で製作したが，シリ

コロイ A2 の生材と同じくらい耐壊食性が良い．時効硬化熱処理を行って硬度を上げれば，

さらに耐壊食性が良くなるものと考えられる．

純チタンは比重が小さいため，質量損失で表示すると SUS403 と同程度の壊食量であるが，

体積損失では S45C や SUS329J1 と同程度である．チタン合金は，純チタンに比べると硬度

が約 2 倍で，壊食量は半分程度である．

図 2.8 はシリコロイ A2 の異なる熱処理に対する壊食量を示す．同系の金属では，硬度を

高めると壊食量が減少するという傾向を明瞭に示している．シリコロイ強焼き入れ材では，

アルミニウム青銅の約 2 倍，チタン合金の約 3 倍の耐キャビテーション性がある．シリコロ

イ A2 は耐腐食性が良い材料として選んだものであるが，耐キャビテーション性も非常に優

れている．
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Fig. 2.8  Cumulative erosion of Silicolloy-A2
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6 時間経過後の体積損失と硬度との関係を図 2.9 に示す．りん青銅 (C5191 / JIS H3270) と

純チタンは同程度の硬さであるが，体積損失はかなり大きい．高力黄銅はさらに弱い．チタ

ン合金の損失質量は SUS304 と同程度であるが，損失体積は硬度の割にやや大きい．ステン

レス鋼では，フェライト系の SUS430 と，二相系の SUS329J1 は，その硬度に比して壊食量

がかなり大きい．これらを除いたステンレス鋼では，硬いほど壊食量が減少するという一般

的傾向を示している．試験した金属のうち，硬度が比較的低い割に損失体積が小さいのは，

SUS304, 316, 420J2 及びアルミニウム青銅である．
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Fig. 2.9  Cumulative volume loss after 6 hours vs. hardness of metals

(2) 金属へのコーティング

コーティングは，それぞれの密着特性によって炭素鋼またはステンレス鋼に対して行っ

た．炭素鋼の試験片側面に生じる錆の影響を除くため，試験中の同じビーカ内に沈めた参照

試験片の質量変化量を，試験片の質量変化から差し引いてある．錆による質量変化は，1 mg

近くにもなった．これにより，耐キャビテーション性の高いコーティングに対しては，測定

精度がかなり悪くなった．

図 2.10 は，アルミナ及びジルコニアをステンレス試験片に低温溶射した場合の結果を示

す．このコーティングは，アルミナ粉またはジルコニア粉を四フッ化エチレン (PTFE) にく

るみ，PTFE の溶けた状態で溶射したものである．これらの材料の表面は緻密でなく，摩擦

すると表面が脱落しやすい．壊食曲線は潜伏期を示さなかった．キャビテーションアタック

に対して，この種の材料が非常に弱いことがわかる．
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Fig. 2.10  Cumulative erosion of thermal-sprayed ceramics

図 2.11 は DLC コーティングした静置試験片の壊食曲線である．壊食量は 400 分で 0.5 mg

程度である．これは，シリコロイ強焼き入れ材と同水準である．試験片によってデータのば

らつきが大きいが，これは個々の試験片表面に生じた錆による質量増加が，参照試験片のも

のとは異なるためと考えられる．
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Fig. 2.11  Cumulative erosion of S45C + DLC
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静置試験片式試験と比較するために，いくつかの材料に対してオープンビーカ試験を行

った．アルミニウムその他金属試験片では，静置試験片の壊食量は振動試験片の約 1/5 であ

ったが，DLC コーティング面では，静置試験片の損傷は，振動試験片の 1/10 程度であった．

すなわち，DLC コーティング層は，弱い衝撃に長時間耐えるようである．

DLC コーティングした試験片の潜伏期は，静置試験片式試験では非常に長い．しかし，

同じ材料でオープンビーカ試験を行うと，潜伏期を示さなかった．硬い表面層をコーテイン

グすると，弱いキャビテーション衝撃に対しては表層が剥落するまでの潜伏期が長く，強い

キャビテーション衝撃のもとではすぐに剥落が始まり，潜伏期が短い．すなわち，コーティ

ングの密着度が非常に重要である．

(3) 樹脂

樹脂試験片の場合の壊食曲線は単純ではなく，以下の 4 種類が観察された．単調増加，

途中で壊食率が減少した後に再度増加，ピークを過ぎた後に減少，及び飽和曲線である．そ

れらの壊食曲線の代表的な形を，図 2.12～2.15 に示す．

図 2.12 は四フッ化エチレン (PTFE) の壊食曲線で，壊食量が単調増加する．今回実験を

行った樹脂でこのような壊食経過をたどるものは，フェノール (PH)，ポリアミド (PA)，ポ

リエーテルサルフォン (PES)（充填材入りも含む），ポリアミドイミド (PAI)，ポリイミド (PI)，

ポリフェニレンサルファイド  (PPS)，四フッ化エチレン及び超高分子量ポリエチレン

(UHMWPE) である．

図 2.13 は充填材入り PEEK と充填材入り PTFE で見られた壊食曲線である．壊食率は試

験初期に大きく，一度減少してから再び壊食率が大きくなる．これは樹脂自体よりも，充填

材の脱落と関係があるかも知れない．
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Fig. 2.12 Cumulative erosion of PTFE
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図 2.14 は充填材入りポリアミドで顕著に現れた現象である．負の壊食量は質量の増加を

示しているが，これは樹脂が吸水したためである．樹脂は一般に吸水するので，2.2.4 節で

述べたように脱水してから質量測定を行っている．しかしこの樹脂の場合は，脱水は極めて

遅く，平衡に達するのに 20 日程度を要した．平衡状態であっても，キャビテーションに曝

露した際に水の一部が樹脂内に強固に保持されるようである．

図 2.15 はポリアセタール，充填材入りポリアセタール，高密度ポリエチレンに見られる

飽和曲線である．このような曲線となる理由として，キャビテーション衝撃による粒子が破

壊された表面から脱落せずにそのまま表面に残る場合と，吸水量と壊食量が同程度になると

いう，二つの場合が想定される．しかし，原因は特定できていない．
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実験を行ったすべての樹脂の壊食曲線を図 2.16 に示す．壊食が激しい樹脂は，ポリアミ

ド，フェノール，充填材入りポリフェニレンサルファイド，ポリエーテルサルフォン，充填

材入りポリエーテルサルフォンである．これらはアルミ合金 A5056 よりも壊食量が多い．壊

食量が少ない樹脂は，ポリアセタール，充填材入りポリアセタール，四フッ化エチレン，高

密度ポリエチレン，超高分子量ポリエチレンである．これらの曲線は，水圧駆動機器に使用

する樹脂材料を選択する際の資料となるであろう．
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Fig. 2.16  Cumulative volume loss of resins

2.3.2  試験片表面の観察試験片表面の観察試験片表面の観察試験片表面の観察

キャビテーションによる破壊の様子を調べるために，壊食痕の形状をレーザ顕微鏡で調

べた．曝露時間が長いと壊食痕が重なり合って凹凸が激しくなり，個々の損傷痕を区別でき

なくなる．そこで，壊食痕が一つ一つ観測できる程度の，短時間のキャビテーション曝露の

後に，表面をレーザ顕微鏡で調べた．この観察のため，試験片表面は鏡面仕上げにし，表面

粗さは 0.05 µm (Rmax) 以下にした．

樹脂試験片表面は研磨加工せず，ダイヤモンドバイトを用いて旋盤加工したものを直接

使用した．これは，研磨を行うと砥粒が表面に食い込んで無数の傷ができるためである．樹

脂表面はレーザ顕微鏡による観察に適した滑らかさに達しなかったため，樹脂材料の表面で

は個々の壊食痕を判別できなかった．したがって，以下の観察結果では金属材料及びコーテ

ィングした金属について述べる．

観察した壊食痕は，形状や大きさが様々である．ピットの深さは，柔らかい材料ほど深

くなる傾向にある．焼鈍した S45C 及び SUS420J2 のピット形状の例を，それぞれ図 2.17, 2.18

に示す．S45C の表面を光学顕微鏡で観察すると，損傷痕のまわりに焼き入れによる変色が

生じている（図 2.19）．この色は，温度が局所的に 500°C 以上に上昇したことを示している．

図 2.20, 2.21 は S45C の表面に薄いニッケルメッキを施した場合の形状である．メッキを

しても損傷の大きさはあまり変わらないが，焼き入れによる変色は薄くなる（図 2.22）．
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図 2.23 は炭素鋼に厚い NiCr メッキをした場合で，図 2.24 はステンレス鋼にダイナミッ

クイオンミキシング法(119)で TiN コーティングをした場合である．これらの図に示したピッ

ト形状は，中心が深い円錐形となっている．メッキ層の厚さは 10 µm であるから，この損傷

痕はメッキ層内にある．これと類似した損傷痕を生じるのは，SUS420J2, TiN コーティング

した SUS420J2，及びアルミ青銅である．材料の塑性流動の性質が類似しているものと考え

られる．
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2.3.3  実験方法の検討実験方法の検討実験方法の検討実験方法の検討

本研究でアンビル式試験法を採用したのは，試験片として軟質材料及び脆弱な材料が使

用できるためである．Hobbs 及び Rachman は静置試験片の中央にあけた穴からすき間に流

体を流し，隙間内の温度を制御することを提案し(24)，水の場合には流量と隙間内の平均温度

が反比例することを示した．一方，温度は中心からの距離の関数となり，壊食量は流体温度

に依存する．そのため実験パラメータは少なくとも 1 つ増える（流量）．本研究では，様々

な材料の耐壊食性を調べるために，管理する実験パラメータ数の削減を図った．したがって，

すき間には流体を流さず，すき間はアルミ合金での壊食量が最大となる 0.8 mm に固定して

実験を行った．

レーザ顕微鏡を用いて，個々の損傷痕の観察及び測定を行った．損傷痕の大きさ，深さ，

形状は様々である．Patella らはキャビテーション衝撃によるピット形状のシミュレーション

を行い，図 2.21, 2.22 に示したような凹み形状を得ている(60)．しかし，図 2.17, 2.18, 2.20～2.24

に示したように，キャビテーション痕には様々な形状及び大きさがある．これは，材料の塑

性流動の性質や熱伝導率が影響しているものと考えられる．定量的な関係を調べるには，更

に研究を要する．

今回のアンビル試験法は，噴流試験や ASTM 試験との相関性を調べる必要があるが，柔

らかい材料や脆い材料を含む様々な材料に対する耐キャビテーション性のスクリーニング試

験としては有用といえるであろう．
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2.4  結言

アンビル試験法を，流体を流さない場合について実施した．金属材料と樹脂材料につい

て，キャビテーション壊食による質量損失を測定した．金属材料と，金属表面にコーティン

グを施したものについて，損傷した表面を観察した．本研究で得られた結果は以下のとおり

である．

(1) ステンレス鋼よりもアルミニウム青銅の方が耐壊食性に優れている．りん青銅は純チタ

ンと同程度の硬さであるが，キャビテーション衝撃に対してはステンレス鋼よりもはる

かに弱い．高力黄銅はりん青銅よりも耐壊食性がさらに弱い．

(2) ステンレス鋼のうち，フェライト系の SUS403 及び二相系の SUS329J1 は，硬度の割に

壊食量が大きい．硬度が比較的低い割に損失体積が小さいステンレス鋼は，オーステナ

イト系の SUS304, SUS 316，及びマルテンサイト系の SUS 420J2 である．

(3) 試験した金属で優れた耐壊食性を示したものは，析出硬化系ステンレス SUS630，シリ

コロイ A2 及びアルミニウム青銅である．シリコロイ A2 は生材で SUS630 と同程度であ

り，焼き入れを強くした硬い材料では，壊食量は生材の約 1/3 になる．

(4) セラミクス低温溶射した材料は，キャビテーション衝撃により表面からコーティング材

が剥落し，炭素鋼などと比べても，かなり弱い．DLC コーティングは耐キャビテーショ

ン壊食性が非常に強い．

(5) 樹脂材料では，硬さは壊食量の多寡を決定する要因とはならない．非常に柔らかくても，

ずっと硬いフェノールより壊食量がはるかに少なくなる樹脂がある．試験した樹脂材料

で良い耐壊食性を示したものは，硬質樹脂ではポリアセタール（充填材入りも含む）及

び充填材入り PEEK，軟質樹脂では四フッ化エチレン（充填材入りも含む），高密度ポリ

エチレン，及び超高分子量ポリエチレンである．

(6) キャビテーション曝露により生じる試験片表面の損傷痕形状を観察した．表面は 1 分以

内の短時間で穴や凹みを生じ，その際に穴の周囲の温度は数百度まで上昇している．
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第 3章

摺動部支持のための静圧支持機構

本章では，スプール弁の摺動部のような，円筒内面を摺動する円柱部品の固着を防ぐ機

構を取り扱う．この機構では静圧軸受の原理を利用し，スプール摺動部すき間に外部から

圧力を導き，偏心したスプールに対して中心に向かう復元力を生じさせる．水圧用制御弁

に組み込むことを想定し，摺動部すき間の片側には一定圧力が作用し，反対側は絞りを通

ってタンクへ戻るような機構を考察する．偏心量に対するスプールの支持力を得ることを

目的として，摺動部すき間内の圧力分布を求めるための理論及び数値計算法を示す．さら

に実験を行い，圧力分布，支持力及び漏れ流量の測定を行った結果を示す．

3.1  緒言

水は潤滑性能に乏しいため，弁内部の摺動部において摩擦及び摩耗が生じやすい．耐摩

耗性の高い適切な材料選択及び表面処理を行うことが重要であるが，最良の方法は静圧軸受

によって摺動面が接触しないようにすることである．静圧軸受は一般にジャーナル軸受やス

ラスト軸受として用いられている(1, 2)．本研究では，静圧軸受の原理を利用して，スプール

のような円柱外面とスリーブのような円筒内面との摩耗及び固着を防ぐ機構を扱う．すなわ

ち，この機構では回転しない摺動部の支持のために用いるため，本論文では静圧支持機構と

呼ぶことにする．この機構は，Urata ら(3)による水圧サーボ弁において，軸方向に運動するス

プールを支持するために使用されている．

スプール弁において，スプールランドに流れが生じることによってスプールがスリーブ

に固着する現象は流体固着  (hydraulic lock) と呼ばれている．この現象の著名な研究は

Sweeney による実験と解析で(4)，スプールとスリーブの間のすき間において圧力が円周方向

に不均一になることが発見された．流体固着を防止する方法として，Sweeney は 8 つの方法

を示し(5)，その中の 4 つが実際に使われた．

第 1 の方法は，スプールランドに複数の円周方向溝（ラビリンス溝）をつける．溝の下

流の圧力不均一が改善されるので，溝は上流側に付ける方が良い．これにより，すき間内の

圧力が均一となり，横推力を減少させるが，中心に戻す向心力が作用するのではない．すな

わちスプールとスリーブが接触しても，これらを離す機能は無い．したがって，重力の影響

が無視できない場合，弁の姿勢によってスプールとスリーブとの摩擦特性が変化する．しか

し，この方法は加工が容易であるため，市販されているほとんどすべてのスプール形の弁に

おいて採用されている．

第 2 の方法は，スプールランドの直径を軸方向に変化させて，小端部が高圧側を向くよ

うにテーパをつける．このようにするとすき間内圧力分布が不均一となり，スプールに向心
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力を与えることができる．同様に，スプールランドを段付きにし，軸方向のすき間分布を階

段状にしても，力学的に同じ原理で向心力が発生する（Sweeney(5)はこれらを別々の方法と

してカウントしている）．しかし，これらの方法はランドの高圧端が切り替わって流れの方

向が逆になると，横推力を増加させるため，このような場合には適用できない．

逆テーパのあるスプールによる流体固着については，数多くの解析，数値計算，及び精

巧な実験が行われた．Blackburn(6)は一次元理論モデルを示した．これに対し浦田(7)は摂動法

によって近似的に二次元解析解を求め，横推力を解析的に求めた．Manhajm 及び Sweeney(8)

は二次元の数値計算を行い，スプールランドが逆テーパの場合について圧力分布と流体固着

力の測定を行った．Mannam は逆テーパのランドにラビリンス溝を形成したスプール(9)や，

テーパ状のランドによる向心力(10)について，それぞれ二次元計算及び測定を行った．Dransfield

らはすき間形状のテーパ，スプールの偏心，スプール軸心の傾斜等を考慮し，それぞれの影

響を詳細に調べ(11)，流体固着力の計算及び測定を行った(12)．Borghi(13)は逆テーパ状スプール

に作用する横推力についてスプール寸法の影響を解析し，一次元近似による解析解と二次元

数値解とを比較して，それらはスプールランド長の増加に伴って乖離が大きくなることを示

した．さらに Milani(14)は，ラビリンス溝の間隔，数，及び位置が横推力に及ぼす影響につい

て，数値計算及び実験を行った．

テーパのあるスプールの研究論文は数多いが，微小テーパの精密加工が難しい上に，使

用時間の経過に伴って直径の大きな部分が摩耗し，効果が低下することも難点である．

第 3 の方法は，弁に微小振動 (dither) を与える．これによりスプールとスリーブの間の

液膜が切れることを防ぐ．この方法はサーボ弁では入力信号に微小振幅の高周波を加算する

ことにより実施できるので，サーボ弁においては広く実用されている．

第 4 の方法は，スプールすき間に外部から圧力を導き，静圧軸受の原理によって向心力

を発生させる．この方式が，本章の研究対象である．この方法は Manhajm 及び Sweeney の

文献(8)の Discussion において J. E. Bendy が述べているが，構造が複雑になるという欠点があ

る．Bendy は，スプールの偏心が無い状態で，軸受絞りにおける圧力降下と，ランドにおけ

る圧力降下を同程度にするためには，絞り径をかなり小さくする必要があり，加工が困難で

あると述べている．また，Blackburn(6)は小径の軸受絞りが目詰まりする可能性を指摘してい

る．しかし，適切な設計及び運転を行えば，長期の使用による摩耗が生じたとしても，支持

性能の維持が期待できる．

静圧軸受の原理を利用するためには，細管またはオリフィスにより，スプール側または

スリーブ側に作ったリセス（またはポケット）に，外部から加圧流体を導く．加工上の工夫

として，Laurenson(15)はスプールランドの片側（高圧側）からリセスまで，ランド表面に彫っ

た浅い溝を絞りとして利用する方式を提案した．この構造は，ランドの溝のある側が常に高

圧でないと効果を発揮しない．両側で高圧・低圧が切り替わる場合のために，両側から溝を

設け，ランド中央から漏れとして排出することを提案しているが，実用性は低い．
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支持力と漏れ流量を知るためには，すき間内の圧力分布と，リセス圧力を計算しなけれ

ばならない．リセスが円形に近く，ランド部すき間が複雑な形となる本研究の場合には，二

次元レイノルズ方程式を解かなければならない．この場合，境界条件としてのリセス圧力が

既知でないことが，問題を難しくしている．Heller(16)は，リセスが 6 個の静圧軸受の支持特

性について，動特性も含めて計算及び実験を行っているが，リセス圧力は繰り返し計算で求

めている．この方法では，リセス圧力の繰り返し計算のたびにすき間内圧力分布の計算が行

われるため，計算時間が長い．O'Donoghue ら(17)は，複数リセスのジャーナル軸受の特性に

ついて，二次元レイノルズ方程式の数値解に重ね合わせの原理を導入することで圧力分布を

計算し，支持力を求めた．この方法では，一つのリセス圧力を 1，他のリセス圧力を 0 とし

て得られる圧力分布の線形結合でリセス間の流体抵抗を求める．すき間内圧力分布の計算と

リセス圧力の計算が分離され，圧力分布の計算はリセスごとに各 1 回で済む．

本研究で扱う静圧支持機構では，ジャーナル軸受の場合とは異なり，すき間の両側が大

気圧ではない．水圧用制御弁に組み込むことを想定しているため，漏れ流量をそのままタン

クに戻さず，弁の機能として利用できるようにする．そのため，すき間の片側には一定圧力

が作用し，その反対側からの漏れ流量は絞りを通ってタンクへと戻る機構を想定する．した

がって，圧力分布及び流量の計算に工夫が必要となる．

静圧支持機構は，十分なばね力（スプールの偏心量に対するスプールの復元力の比）が

無ければならない．加えて，スプールとスリーブ間のすき間を流れる漏れ流量が小さくなけ

ればならない．これらの要求を満たすためには，軸受部及びすき間寸法の組合せを精密に定

めることが必要である．静圧軸受関係の研究や書籍は，解析，実験ともに参考になるが，境

界形状やスプールランド両端の圧力境界条件も異なるため，静圧軸受の場合とは別に調べる

必要がある．

本研究では，すき間内の圧力分布及び漏れ流量を計算する方法を示し，圧力分布，支持

力，及び漏れ流量について実験により確認を行った結果を述べる．

使用記号

ab, an 軸受絞り及びノズルの通過面積 [m2]

aij 無次元圧力に対する無次元流量の比（式(3-37)参照） [−]

bij 無次元流量に対する無次元圧力の比（式(3-38)参照） [−]

Ci i 番目リセスの外周曲線

cdb, cdn 軸受絞り及びノズルの流量係数 [−]

db 軸受絞りの直径 [m]

e スリーブ中心に対するスプール中心の偏心量 [m]

E スプールの縦弾性係数 [Pa]
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fx, fy スプール支持力の水平成分及び鉛直成分 [N]

F* 無次元化した支持力（ = ⋅f RL p* ( )2π s ） [−]

H 無次元化したすき間高さ（= h / hcmin） [−]

h スプールとスリーブとのすき間高さ [m]

hc スプールとスリーブとの平均すき間 [m]

hcmin スプールとスリーブとの平均すき間最小値 [m]

I スプールの断面二次モーメント（= πR4/4） [m4]

i, j 番号 [−]

K スプール両側に作用する荷重に対するたわみの比 [m/N]

lb 軸受絞りの長さ [m]

l* スプールの各部分の軸方向長さ（図 3.25 参照） [m]

L スプールランド部の軸方向長さ [m]

Lb スプール端から軸受絞り中心までの軸方向長さ [m]

M 曲げモーメント [Nm]

n リセス外周曲線の外向き法線座標 [m]

N 無次元化した n（= n/R） [−]

p* 圧力（図 3.2 参照） [Pa]

ps 供給圧力 [Pa]

P* 無次元圧力（= p*/ps） [−]

q* 流量（図 3.2 参照） [m3/s]

qb 基準流量（ = c a pdb b s2 ρ ） [m3/s]

qx, qy すき間内の x 方向及び y 方向の単位幅あたりの流量 [m3/s]

Q* 無次元流量（= q*/qb） [−]

r リセス半径 [m]

R スプール半径 [m]

R1, R2 抗力（図 3.25 参照） [N]

s リセス外周曲線に沿う座標 [m]

S 無次元化した s（= s/R） [−]

ux, uy すき間内流速の x, y 成分 [m/s]

v* スプールの各部分のたわみ（図 3.25 参照） [m]

W 荷重 [N]

xB, yBi i 番目リセス中心の x, y 座標 [m]

xP, yP リセス外周曲線上の x, y 座標 [m]

x すき間内空間の軸方向座標 [m]

x' スプールの圧力測定孔からの軸方向変位 [m]
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y すき間内空間の円周方向座標 [m]

z すき間内空間の高さ方向座標 [m]

α スプールの偏心方位角 [−]

βc 基準流量と基準すき間流量の比（式(3-32)参照） [−]

βn 軸受絞りとノズルの流体抵抗比（式(3-32)参照） [−]

ε 偏心率：無次元化した e（= e/hcmin） [−]

ξ 無次元化した x 座標（= x /R） [−]

θ スプール軸まわりの角度座標（= y/R） [−]

µ 水の粘性係数 [Pa·s]

ρ 水の密度 [kg/m3]

τ 水のせん断応力 [Pa]

Πi すき間内の無次元圧力分布 [−]

付録付録付録付録 3A, 3B, 3C で追加的に使用する記号で追加的に使用する記号で追加的に使用する記号で追加的に使用する記号

a, b, c, d, f 係数（式(3A-2)参照）

c* 係数（式(3C-2)参照） [−]

Ci, D 式(3A-20)参照 [−]

gξ, gθ すき間分布による関数（式(3A-10)参照） [−]

Ii* 長方形領域 Γiの各辺を横切る無次元流量 [−]

i, j ξ 方向，θ 方向の格子番号 [−]

k, l ξ 方向，θ 方向の格子間隔 [−]

k*, l* 短縮されたξ 方向，θ 方向の格子間隔（図 3A.3 参照） [−]

m 番号（式(3B-8～11, 13, 14)参照） [−]

m* 係数（式(3C-6)参照） [−]

N, M ξ 方向，θ 方向の格子分割数 [−]

N* 長方形領域 Γiの各頂点の格子番号（図 3B.1 参照） [−]

Q 未知の無次元流量ベクトル（= (Q0, Q1, Q2, Q3, Q4, Q5)） [−]

QA, ∆Q Q の近似値及び QAに対する補正値 [−]

f (Q), gi (Q), h (Q) Q の関数（式(3C-7)参照） [−]

βξ i, βθ j すき間分布による関数（式(3A-14)参照） [−]

δ* 格子間隔短縮係数（式(3A-16)参照） [−]

Γi i 番目リセスの外周曲線を囲む長方形領域（図 3B.1 参照）

λ 縦横の格子間隔の比（= k / l） [−]

ξ i i 番目格子のξ 座標（= (i − 1) k ） [−]

θ j j 番目格子のθ 座標（= (j − 1) l ） [−]
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3.2  理論

本節では，すき間内の圧力分布を計算するための基礎式を導く．すき間形状を定義した

後，すき間内に適用する基礎方程式を導出し，境界条件を述べる．

3.2.1  記号の定義及びすき間形状記号の定義及びすき間形状記号の定義及びすき間形状記号の定義及びすき間形状

本研究で扱う静圧支持機構の概略図を，図 3.1 に示す．円周上に等間隔で配置された 4 つ

のポートに水が供給され，軸受絞り，リセス，すき間を通って左右へと流れる．すき間の右

端は一定圧力 pt とする．すき間を左方向に流れた水はスプール端に達した後 (圧力 pn)，ノ

ズルまたはオリフィスを通ってタンクへと戻る．図 3.1 は，スプールとスリーブの円周方向

平均すき間 hcが x 方向に一定の場合を示している．すなわちスプール外径とスリーブ内径は

それぞれ一定で，両者の中心軸は平行である．

Clearance

 p1

 p2

 p3

 p4
R

 ps

 ps

 ps

 ps

To throttle
RecessSleeve Spool

OrificePort  ps

 ps

e

Lb L

 x

 qt qn

 pn  pt

Fig. 3.1  Hydrostatic support of valve spool

図 3.2(a)は，リセス位置におけるスプール軸と垂直な断面を示す．角度 θ の基準は，第 1

リセスと第 4 リセスの中間にとる．この図は，方位角 α の方向に偏心量 e が生じた状態を

示している．平均すき間 hc はスプール半径 R に比べて十分小さいので，角度 θ におけるす

き間高さ h は次式のように表せる．

h h e= + −c cos( )θ α (3-1)

すき間は非常に薄く，スプール半径よりもはるかに小さいため，これを平面に展開して

考察を行う．リセス空間は半径 2r の円柱として加工されているため，その円柱とスリーブ

との交線を平面に拡げると，これは円にならない．図 3.2(a)中の点 P は，展開平面では図 3.2(b)

中の点 P になることから，

x x r y y R r
RP B P Bi− = − = F
HG

I
KJ

−cos , sin sinφ φ1 (3-2)

である．ただし，(xB, yBi) は展開平面における i 番目リセス中心の座標である．展開平面上で
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のリセス外周曲線は次式で表される．

y y R r
R

x x
rP Bi

P B= ±
−F

HG
I
KJ

RST
UVW

− −sin sin cos1 1 (3-3)

したがって，展開平面上の任意の点 (x, y) のリセス内外は，式(3-3)を使って判別できる．

hθ
α

θ = 0

eR

 p1

 p2

 p3

 p4

2r

φ

P

 xP

 y

 yP

 x( xB, yBi )

P

(a) Cross section at recesses (b) recess geometry on developed clearance

Fig. 3.2  Clearance and port shape

3.2.2  基礎方程式基礎方程式基礎方程式基礎方程式

すき間は非常に薄く，スプール半径よりもはるかに小さいため，すき間内の流れは図 3.3(a)

のような x 方向に平行な平板間の流れと見なすことができる．基礎式を導出する上で，以下

の仮定を設ける．

(a) 流体は非圧縮性のニュートン流体とする．

(b) 流れは定常で，層流とする．

(c) 流体の慣性力は粘性力に比べ無視できるものとする．

(d) 流体に働く外力項は無視できる．

(e) 流体の粘度及び密度はすき間内で一定とする．

(f) すき間の高さ方向の圧力変化は無視できる．

(g) 壁面と流体の境界ですべりは生じない．

z
u

h

x

p p p
x

x+
∂
∂

∆

τ
τ

+
∂
∂z

z∆

∆z

∆x
τ

(a) Velocity profile in clearance (b) Forces acting on an infinitesimal volume in the fluid

Fig. 3.3  Flow between parallel planes along x-coordinate
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静圧を p，せん断応力を τ として，図 3.3(b)に示した流体中の微小体積に働く力の平衡を

考えると，次式となる．

p z p p
x

x z x
z

z x∆ ∆ ∆ ∆ ∆ ∆− +
∂
∂

F
HG

I
KJ − + +

∂
∂

F
HG

I
KJ =τ τ

τ 0 (3-4)

よって，

∂
∂

−
∂
∂

=
p
x z

τ 0 (3-5)

となる．また，粘性流体ではせん断応力は速度勾配に比例するので，

τ µ=
∂
∂
u
z
x (3-6)

である．ただし，µ は粘性係数である．式(3-5), (3-6)より，次式を得る．

∂
∂

−
∂
∂

=
p
x

u
z

µ
2

2 0x (3-7)

仮定(f)を用いて式(3-7)を積分し，仮定(g)の境界条件を用いると，次式となる．

u p
x

z h zx = −
∂
∂

−
1

2µ
( ) (3-8)

次に，y 方向についても同様に力の平衡が成り立つため，次式を得る．

u p
y

z h zy = −
∂
∂

−
1

2µ
( ) (3-9)

すき間を流れる x, y 方向の単位幅あたりの流量を，それぞれ qx, qyとすると，

q u dz p
x

z h z dz h p
x

h h
x x= = −

∂
∂

− = −
∂
∂z z0 0

31
2 12µ µ

( ) (3-10)

q u dz p
y

z h z dz h p
y

h h
y y= = −

∂
∂

− = −
∂
∂z z0 0

31
2 12µ µ

( ) (3-11)

である．微小体積に出入りする流量の和はゼロであるから，連続の式は次式となる．

q y q x q q
x

x y q
q
y

y xx y x
x

y
y∆ ∆ ∆ ∆ ∆ ∆+ − +

∂
∂

F
HG

I
KJ + +

∂

∂
F
HG

I
KJ

RST|
UVW|

=d i 0 (3-12)

よって，

∂
∂

+
∂

∂
=

q
x

q
y

x y 0 (3-13)

となる．この式に，式(3-10), (3-11)を代入すると，次式を得る．

∂
∂

∂
∂

F
HG
I
KJ +

∂
∂

∂
∂

F
HG
I
KJ =

x
h p

x y
h p

y
3 3 0 (3-14)

ただし，µ は定数と仮定している．式(3-14)は，本研究での基礎方程式となるレイノルズ方

程式である．
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3.2.3  境界条件境界条件境界条件境界条件

すき間を図 3.4 のような平面に展開して考える．x = Lb, y = πR/4, 3πR/4, 5πR/4, 7πR/4 の位

置にリセス中心がある．レイノルズ方程式(3-14)に対する境界条件は，以下のとおりである．

p p
p p p x L y R
p p p x y R

p x p x R p
y

p
yy y R

= =
= = = ≤ ≤
= = = ≤ ≤

=
∂
∂

=
∂
∂

U

V
|||

W
|||= =

i i

t

n

on C  and inside,  i( , , , )
( , )
( , )

( , ) ( , ),

1 2 3 4
0 2

0 0 2

0 2

0

5

0 2

π
π

π
π

(3-15)

リセスから流出する流量については次式が成り立つ．

p p q
c ai s

i

db b
i= −

F
HG
I
KJ =

ρ
2

1 2 3 4
2

, ( , , , ) (3-16)

ただし，cdb及び abはそれぞれ軸受絞りの流量係数及び通過面積で，a db b= π
4

2 である．また，

q h p
n

dsi
Ci

i= −
∂
∂

F
HG
I
KJ =z1

12
1 2 3 43

µ
, ( , , , ) (3-17)

である．ここで，n は円周上の外向き法線方向座標，s は円周長さ方向の座標である．

 y = 2πR

 y = 0

C1
q1

 x = 0  x = Lb  x = L

πR/4
 pt

q0 = qt

 pn

q5

qn

y

Throttle

x

πR/2

C4

C3

C2 q2

q3

q4

 p1

 p2

 p3

 p4

Fig. 3.4  Developed view of clearance

スプールの右側に流れる流量は，次式となる．

q h p
x

dy
x L

R
0

3

0

21
12

= −
∂
∂

F
HG
I
KJ =

zµ π
(3-18)

スプールの左端に流れる流量は， −x 方向の流れを負にとることを考慮すると
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q h p
x

dy
x

R
5

3

00

21
12

= −
∂
∂

F
HG
I
KJ =

zµ π
(3-19)

である．これとノズル流量との関係は次式となる．

q c a p qn dn n n= = −2 5ρ (3-20)

ただし，cdn及び anはそれぞれノズルの流量係数及び通過面積である．

式(3-15)を境界条件(3-15)～(3-20)の下で解くと，各リセスの圧力，スプール端面の圧力及

びすき間内の圧力分布を得る．同時にリセスからの流量及びノズル流量が求められる．

圧力分布が既知であれば，支持力の水平成分 fx及び鉛直成分 fyは，以下の式で得られる．

f R dx p x y y
R

dy
L R

x = − +FHG
I
KJz z0 0

2

4
( , )cos ππ

(3-21)

f R dx p x y y
R

dy
L R

y = − +FHG
I
KJz z0 0

2

4
( , )sin ππ

(3-22)

3.3  計算方法

与えられたすき間高さの分布に対し，4 つのリセス圧力 (p1, p2, p3, p4)，pt及び pnが既知で

あれば，すき間内の圧力は式(3-14)を数値的に解くことによって得られる．しかし，リセス

圧力及びノズル圧力の境界条件として，非線形の絞り条件式(3-16), (3-20)が与えられている

のみであるから，数値計算上の工夫が必要となる．

本節では，まず計算式の無次元化を行い，次に計算手順を示す．この計算において必要

な以下の項目は，章末付録として示す．

• すき間空間の境界における既知の圧力に対する，緩和法による圧力分布の計算．

• 既知の圧力分布に対する，巡回積分による各部流量の計算．

• 非線形の絞り条件式を満たす流量の計算．

3.3.1  無次元化無次元化無次元化無次元化

計算を容易にするために，以下のように無次元化を行う．

ξ θ
ε ξ θ

π

= =
= =
= = = ⋅

U
V|
W|

x R y R
e h H h x y h

P p p Q q q F f RL p

, ,
, ( , ) ( , ) ,
, , ( )* * * * * *

cmin cmin

s b s2
(3-23)

ただし，hcminは x 方向に変化する hcの最小値で，

q c a pb db b s= 2 ρ (3-24)

である．以上を用いて基礎方程式を書くと，次式となる．
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∂
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∂
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∂
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ξ ξ θ θ
H P H P3 3 0 (3-25)

境界条件は，以下のようになる．

P P
P P P L R
P P P

P P P P
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(3-26)

P Qi i i= − =1 1 2 3 42 ( , , , ) (3-27)

Q H P
N

dSi c
Ci
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∂
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F
HG

I
KJ =zβ 3 1 2 3 4( , , , ) (3-28)

Q H P d
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Q H P d5
3

00

2
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∂
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F
HG
I
KJ =

zβ
ξ

θ
ξ

π

c (3-30)

Q P Qn n n= = −β 5 (3-31)

ただし，

dS ds
R

dN dn
R

h p
q

c a
c a

= = = =, , ,minβ
µ

βc
c s

b
n

dn n

db b

3

12
(3-32)

である．無次元のスプール支持力は，以下の式となる．

F d P d
L R

x = − +z zξ ξ θ θ θπ
π

0 40

2
( , )cosd i (3-33)

F d P d
L R

y = − +z zξ ξ θ θ θπ
π

0 40

2
( , )sind i (3-34)

3.3.2  計算手順計算手順計算手順計算手順

レイノルズ方程式は線形であり，各リセス及びスプール端面の圧力は未定ではあるが定

数である．角度 θ については周期的境界条件である．したがって式(3-25)の圧力分布に関し

ては，重ね合わせの原理が成り立つ．そこで

P Pi k i i k= = = ≠1 0 0 1 5, ( , , ..., , ) (3-35)

として圧力分布を計算し（付録 3A 参照），これを仮の圧力分布 Πi (ξ, θ ) とする．この圧力

分布を元に式(3-28)～(3-30)によって流量 Qj (j = 0, 1, ..., 5) を求める（付録 3B 参照）．これを

Q ai ijj i j( ) ( , , , ..., )= = 0 1 5 (3-36)
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と書くことにする．すなわち Qi (j) は，i 番目のリセスにおける無次元圧力を 1，他をゼロと

したとき，j 番目のリセスに流れる流量を表す．ただし，ここでは 0 番目をすき間の右側境

界，5 番目を左側（ノズル側）境界としている．このようにして求めた aij を用いると，圧力

に関する一般的な境界条件の下では

Q a Pi ij j
i

i= =
=
∑

0

5

0 1 5( , , ..., ) (3-37)

が成り立つ．式(3-37)から逆行列を求めて変形すると，次式を得る．

P b Qi ij j
j

i= =
=
∑

0

5

0 1 5( , , ..., ) (3-38)

式(3-38)と式(3-26), (3-27)及び(3-31)を合わせると，次式のような流量 Qi (i = 0, 1, ..., 5) に

関する非線形の連立方程式となる．

P b Q

Q b Q

Q b Q

0 0
0

5

2

0

5

5
2

2 5
0

5

1 1 2 3 4

=

− = =

=
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|||||
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|||||

=

=

=

∑

∑

∑

j j
j

i ij j
j

n
j j

j

i , , ,( )

β

(3-39)

これをニュートン法で解き（付録 3C 参照），得られた流量の値を式(3-38)に代入すれば，す

べての圧力 Pi (i = 1, 2, ..., 5) を求めることができる．したがって，すき間内の圧力分布は

P P( , ) ( , )ξ θ ξ θ=
=
∑ i i
i

Π
0

5
(3-40)

によって得られる．これを元に式(3-33), (3-34)を計算すれば，支持力が得られる．

圧力分布を計算するフローチャートを図 3.5 に示す．最初に諸定数や計算条件を設定する．

緩和法計算のために，各節に対してリセス内外の判別及び周囲格子点からの重み係数を求め

ておく（付録 3A 参照）．まず偏心率がゼロの場合に対して一連の計算を行い，得られた値を

保存する．次に偏心率を増加させ，流量 Qi及び仮の圧力分布 Πi (ξ, θ ) (i = 0, 1, ..., 5) を次の

繰り返し計算のための初期値に設定する．以降は，偏心率が最大値に達するまで順次計算を

行う．
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START

Give dimensions, 
distinguish nodes inside/outside of recess, 
get D and weight C1~C4 for each node (see App. 3A)

ε = 0

Relaxation method to get
 Πi (ξ, θ )  (i = 0~5)   (see App. 3A)

Get flowrate Qi (j)  (see App. 3B)

Matrix inversion: {aij} → {bij}

ε = εmax Save data for ε
 Pi, Qi (i = 0~5),
 P(ξ, θ )

END

ε = ε  + ∆ε

Πi → ΠAi
Qi → QAi

Newton method to solve
simultaneous equation for
flowrate Qi (see App. 3C)

Y

N

Get pressure Pi and  P(ξ, θ )

Fig. 3.5  Flowchart to find pressure distribution

3.4  計算結果及び考察

計算プログラムの作成には C 言語を使用した．偏心率 ε は 0 から 0.1 ずつ増加させ，0.9

まで計算した．供給圧力 ps は，すべての計算で 1 MPa とした．偏心方向 α は π/4 に統一し

た．すなわち，スプールは No. 1 リセスに接近し，No. 3 リセスから離れる．これに伴い，p1

は増加し，p3は減少する．

スプール弁を使用した実際の制御弁を想定し，二段形式の水圧用サーボ弁及び直動形式

の切換弁について計算を行った．なお，それぞれの計算に使用した寸法は，3.5 節及び 3.6

節で使用する実験装置のものであり，実物の弁寸法ではない．
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3.4.1  事例事例事例事例 1：二段形式のサーボ弁：二段形式のサーボ弁：二段形式のサーボ弁：二段形式のサーボ弁

水圧用サーボ弁では，p0 はタンク圧力に相当し，pn はノズル背圧に相当する．pn はトルク

モータで駆動するフラッパによって制御される．スプールが偏心していない状態でのノズル

背圧 pnが供給圧力の 1/3 となるように，ノズル絞りの開口面積 an を定めた．この値は，平均

すき間ごとにそれぞれ異なる．

計算に使用した寸法を，表 3.1 に示す．平均すき間及び軸受絞り直径は，それぞれ 3 種類

の値で計算を行った．流量係数は，すべての軸受絞りに対して一定値を使用した．

Table 3.1  Representative dimensions for the case 1

R = 9 mm, r = 3.75 mm, L = 52.5 mm, Lb = 15 mm, cdb = 0.65,

hc = 10, 20, 30 µm, db = 0.8, 1.0, 1.2 mm

圧力分布の計算例を図 3.6 に示す．これらは，hc = 30 µm, db = 1.2 mm の場合である．(a)

の偏心が無い場合，圧力分布は θ 方向に一様である．(b)の偏心率 0.4 の場合には，225 deg

の No. 3 リセス圧力がやや減少するため，リセス周辺の圧力分布が不均一になる．しかし，

リセスから離れるにしたがって，圧力分布の変化はあまり見られなくなる．

(a) ε = 0 (b) ε = 0.4

Fig. 3.6  Overviews of calculated pressure distribution for the case 1
(hc = 30 µm, db = 1.2 mm)

得られた圧力分布を数値積分して得た支持力と，偏心率との関係を，図 3.7 に示す．平均

すき間 hc が 10 µm では絞りにおける圧力降下がほとんど得られず，支持力が小さい．この

場合に十分な支持力を得るためには，軸受絞りをさらに細くする必要がある．hc の増加，及

び軸受絞り直径 dbの減少に伴って支持力の勾配は増加するが，hc = 30 µm 及び db = 0.6 mm

の場合は，支持力特性に極大値が現れるようになる．こうなると，同じ荷重を与えた場合に

2 とおりの偏心率が生じることになるため，スプールが半径方向に振動する可能性がある．
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Fig. 3.7  Simulation for the case 1: dimensionless vertical restoring force vs. eccentricity

次に，タンクへの戻り流量 qt 及びノズル流量 qn の計算結果を，それぞれ図 3.8 及び 3.9 に

示す．異なる軸受絞りでの計算結果を直接比較するため，実際の流量に次元を戻して表示し

てある．戻り流量及びノズル流量は，定性的に同じ傾向を示す．hcが 20 µm までは，流量特

性に db の影響はほとんど見られず，平均すき間寸法及び偏心率の影響が支配的である．hc が

30 µm になると，db の増加に伴って流量も増加するが，支持力特性に与えたほどには大きく

影響しないことがわかる．
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Fig. 3.8  Simulation for the case 1: leakage vs. eccentricity
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Fig. 3.9  Simulation for the case 1: nozzle flowrate vs. eccentricity

最後に，ノズル背圧の特性を図 3.10 に示す．偏心が無い状態での値が完全に一致してい

ないため，その値ですべての値を無次元化して表示してある．偏心率の増加に伴ってノズル

流量が増加し，その結果としてノズル背圧も増加する．hcが 10 µm のとき，ノズル流量はほ

とんど変化していないように見えるが，ノズルの開口面積が小さいため，ノズル背圧の変化

は大きく現れている．
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Fig. 3.10  Simulation for the case 1: dimensionless nozzle pressure vs. eccentricity

水圧サーボ弁ではスプールの左右で静圧支持機構を使用するため，偏心率に対するノズ

ル背圧の変化率 (dpn/dε) が大きいと，スプールの振動の原因となる．スプール左右の偏心率

が異なった場合に，左右のノズル背圧に差圧が生じ，スプールが変位するためである．dpn/dε
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を小さくするためにはノズル開口面積を大きくする必要がある．しかし，そうするとフラッ

パの変位に対するノズル背圧の変化が小さくなり，サーボ弁全体の応答性が悪化する．これ

らを避けるためには，スプールの偏心を出来るだけ小さく留める必要がある．したがって，

水圧サーボ弁の静圧支持機構は，スプールの支持だけが設計目標ではなく，可能な限り大き

な支持力を発生するように設計しなければならない．

3.4.2  事例事例事例事例 2：直動形式の切換弁：直動形式の切換弁：直動形式の切換弁：直動形式の切換弁

直動形式の切換弁では，スプールの状態に応じて p0 が供給圧力からタンク圧力まで変化

する．また，pn は常にタンク圧力である．これを模擬するために，ノズル絞りの開口面積を

非常に大きな値とし，pnをほぼゼロとした．

計算に使用した寸法を，表 3.2 に示す．平均すき間は一定とし，軸受絞り直径を 3 種類の

値として計算を行った．それぞれの絞り直径に対する流量係数は，Lichtarowicz が Re > 2×104

に対して示した実験式(18)，

c l ddb b b0.827 0.0085= − / (3-41)

によって定めた．ただし，lbは軸受絞りの長さである．

Table 3.2  Representative dimensions for the case 2

R = 12 mm, r = 6 mm, L = 46 mm, Lb = 23 mm, hc = 18 µm,

lb = 2 mm, db = 0.6, 0.8, 1.0 mm (cdb = 0.7986, 0.8058, 0.81, respectively)

圧力分布の計算例を図 3.11 に示す．これらは db = 0.6 mm の場合である．偏心率の増加と

共に，No. 3 リセス圧力は減少する．その減少量は，すき間両側圧力がゼロの場合 (P0 = 0; (a)

～(c))に比べて，すき間片側が供給圧力に等しい場合 (P0 = 1; (d)～(f)) の方が明らかに小さ

い．これは，圧力分布を積分した支持力の図 3.12 に明瞭に表れている．P0 = 1 の支持力は，

P0 = 0 の支持力の 1/3 程度に低下する．このような場合にも十分な支持力が得られるように

設計する必要がある．ただし，直動形式の切換弁では，スプール左右の偏心率の違いがスプ

ールの振動の要因とはならないため，設計目標はスプール重量の支持のみでよい．

最後に，漏れ流量特性を図 3.13 に示す．この図も，実際の流量に次元を戻して表示して

ある．計算に使用した平均すき間 hc = 18 µm では，P0 = 1 の場合，軸受絞り直径 dbの違いに

よる流量特性の変化はほとんど見られない．P0 = 0 の場合，db の減少に伴って流量は若干減

少するが，支持力の変化率ほどには変化しない．また，P0 = 1 の方が P0 = 0 の場合よりも漏

れ流量が若干増加するが，その影響はごくわずかであることがわかる．

本節で示した計算結果のいくつかに対して行った実験結果を，次節以降に示す．



第 3 章　摺動部支持のための静圧支持機構 99

(a) P0 = 0, ε = 0 (d) P0 = 1, ε = 0

(b) P0 = 0, ε = 0.4 (e) P0 = 1, ε = 0.4

(c) P0 = 0, ε = 0.8 (f) P0 = 1, ε = 0.8

Fig. 3.11  Overviews of calculated pressure distribution for the case 2
(hc = 18 µm, db = 0.6 mm)
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Fig. 3.13  Simulation for the case 2: leakage vs. eccentricity

3.5  実験 1（すき間内の圧力分布の測定）

本節では，3.4.1 節で事例 1 として示した水圧サーボ弁のスプールについて，すき間内の

圧力分布を測定した実験結果を示す．

3.5.1  実験装置実験装置実験装置実験装置

スリーブに対するスプールの偏心量を任意に設定できるような実験装置を設計製作した．

装置の写真及び概略図を，それぞれ図 3.14 及び 3.15 に示す．本体に固定したスリーブに対

し，スプールユニットはスリーブ軸回りの回転及び軸方向の移動ができる．装置の代表的な
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寸法は，スプール半径 R = 9 mm, リセス半径 r = 3.5 mm, L = 52.5 mm, Lb = 15 mm 及び hc = 30

µm である．

Fig. 3.14  Photograph of experimental rig #1 to measure pressure distribution

Fig. 3.15  Schematic drawing of experimental rig #1 to measure pressure distribution

スリーブに対するスプールの偏心量は，スプールの左右に二組ずつある差動ねじによっ

て調整する．一組は鉛直方向，もう一組は水平方向の偏心量を調整するためのものである．

差動ねじの第一雌ねじは本体に固定され，第二雌ねじはスプールの支持ブロックに作られて

いる．これらの差動ねじを調整することにより，スプールの位置及びスリーブとの平行度を

精密に定めることができる．スプールの左右には，鉛直方向及び水平方向の変位を測定する
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ため，分解能 1 µm のダイヤルゲージがそれぞれ取り付けられている．図示していないが，

スプールの支持ブロックには充填材入り四フッ化エチレン樹脂層で被膜された滑り軸受が圧

入されており，滑り軸受とスプールとのすき間量を調整できる機構を組み込んである．

スプール表面の 1 ヶ所に，直径 0.8 mm の圧力導入孔が開けられており，この穴はスプー

ル中心の穴を通じて圧力変換器に接続されている．スプールを回転及び軸方向に移動させる

ことにより，すき間内の任意の位置における圧力を測定する．スプールの軸方向変位 x は，

本体に固定したスケールで測定する．スプール角度 θ は，スプールに取り付けた全周分度器

で測定する．これにより，圧力分布が測定できる．

供給圧力及びスプール端の圧力は，別の圧力変換器で測定する．これらの圧力変換器は，

動歪計及び A/D 変換器を経て PC に接続される．圧力測定の分解能は約 10 kPa である．

スプール端の圧力は，可変絞りによって調整する．可変絞りを通る流量及び戻りポート

の流量は，それぞれ実際のサーボ弁ではノズル流量及び漏れ流量に相当する．それぞれの流

量は，タービン型の流量計またはメスシリンダによって測定した．

この装置への水圧源は，アキュムレータ付きの三連ピストンポンプを使用した．定格圧

力は 21 MPa，定格流量は 20 l/min である．水温は，タンクへの戻り管路にある冷却器によ

って，40°±2°C に保った．

3.5.2  スプール及びスリーブの真円度測定スプール及びスリーブの真円度測定スプール及びスリーブの真円度測定スプール及びスリーブの真円度測定

まず，スプール外面及びスリーブ内面の真円度測定を行った．スプールは両センタ台で

支持し，手動で 5 deg ずつ回転させながら外面形状を電気マイクロメータで測定した．変位

の分解能は 0.1 µm であるが，目分量によって 0.01 µm まで測定した．測定誤差を低減させる

ため，測定値は 3 回転分のデータの平均値とした．角度の原点は圧力測定孔の方向とした．

軸方向の原点は圧力測定孔の位置とし，そこからの変位を x' とした．

スリーブ内面形状は，NC マシニングセンタ（牧野フライス精機 MSA-40）に取り付けた

回転テーブル（日研工作所 5AX-120）に取り付けて 5 deg ずつ回転させながら，固定したス

ピンドルに取り付けた電気マイクロメータで測定した．測定値は 6 回転分のデータの平均値

とした．変位センサのレバー長さの制限により，測定範囲はスリーブ両端から 15 mm まで

の深さまでとした．角度の原点は，リセス No. 1 と No. 4 の中間方向とした．

スプール及びスリーブ共に，12 次までの有限フーリエ係数を求めた．1 次成分には平均

円の偏心量に加えて測定時の偏心量も含まれるため，除外した．したがって，各断面におけ

る平均円中心の真直度は不明である．また，真円度測定では平均円の直径は測定できないた

め，ここでは各断面形状の真円度及び幾何学的特徴のみを示す．

スプール及びスリーブの真円度測定結果とフーリエスペクトルを，それぞれ図 3.16 及び

3.17 に示す．それぞれ，3 ヶ所の断面における結果が示してある．極座標グラフのプロット

点は測定値，実線は 12 次までの有限フーリエ級数近似である．
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Fig. 3.16  Spool radius distribution and their Fourier spectrum
(x' : axial displacement from the position of the pressure-guiding hole)
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Fig. 3.17  Sleeve radius distribution and their Fourier spectrum
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すべてのスプール断面においてスペクトルの 3 次成分が突出しており，その位相は断面

によらずほとんど同じである．また，真円度はすべての断面において 1.6 µm 程度である．0 deg

の方向に圧力測定孔があるため，その部分はやや凸であることがわかる．

スリーブ内面もスプールと同様にスペクトルの 3 次成分が突出しているが，その位相は

断面によって異なる．タンク側に近い x = 42.5 mm の位置では 2 次成分が大きく，特に 225 deg

付近で大きな凹みが見られる．真円度は，すべての断面において 2 µm 程度である．

スプール及びスリーブの，真円からの形状誤差による影響を小さくするために，実験装

置における平均すき間は 30 µm と大きな値とした．このとき軸受絞り直径が小さいと，スプ

ールの偏心に対する支持力が大きくなり，スプールに与えた偏心が維持できなくなると考え

られる．したがって，軸受絞り直径も比較的大きな値の 1.2 mm とした．

3.5.3  実験方法実験方法実験方法実験方法

圧力分布の測定実験は，以下の手順によって行った．

(1) 供給圧力 ps及びノズル圧力 pnの設定

スプール端における圧力は，可変絞り弁で調節する．

(2) スリーブ軸とスプール軸の整合

スプールの圧力孔を，x = Lbの位置に移動させる．スプールを回転させながら圧力を

測定し，4 つのリセス圧力 (θ = π/4, 3π/4, 5π/4, 7π/4) が等しくなるように左右二組の差動

ねじを調整する．同様の操作を，x = L の近くでも行う．それらの圧力が円周方向に一

様であれば，ダイヤルゲージの目盛りをゼロに合わせる．

(3) 偏心率 εの設定

スプール左右の差動ねじを用いて，所望の偏心量に設定する．ダイヤルゲージの指示

値が偏心量である．

(4) 圧力分布の測定

スプールの軸方向変位 x 及び回転角 θを与え，圧力を測定する．

3.5.4  実験結果及び考察実験結果及び考察実験結果及び考察実験結果及び考察

図 3.18 は，α = π/4 に対する圧力分布の測定結果である．この場合，スプールは θ = π/4 に

あるリセス No. 1 に向かって偏心する．図 3.18(a)及び(b)は，それぞれ偏心率 ε = 0 及び 0.4 の

圧力分布である．三次元で表示した概観図では，シミュレーションで得られた圧力分布（図

3.6）に類似している．しかし，この図からは定量的な比較はできない．
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(a) ε = 0 (b) ε = 0.4

Fig. 3.18  Overviews of measured pressure distribution

図 3.19 は，いくつかの x 軸座標における円周方向圧力分布を示す．圧力測定の分解能が

大きい（約 10 kPa）ために，測定結果のばらつきが大きい．リセス付近 (x = 15 mm) の圧力

分布は，偏心率を増加させると θ = 5π/4 (225°) におけるリセス圧力がやや減少することを示

している．圧力分布形状は，計算値と概ね一致している．しかし，リセスから遠ざかるにつ

れ，実験値と計算値の乖離が大きくなる．これは，以下のような理由が考えられる．

(1) スプール及びスリーブの断面形状が真円ではなく，円周方向のすき間分布が一様でない．

これは，図 3.16, 3.17 からも明らかである．

(2) 軸方向のすき間分布も一様ではない．したがって，測定前にスリーブ軸とスプール軸を

整合させる際，円周方向圧力分布が一様であることを確認した位置（リセス位置及び x =

L の近く）以外では，円周方向圧力分布が一様でなくなる．

(3) 偏心を与えるとすき間内圧力分布の不平衡が生じて軸が曲がり，半径方向に与えた軸の

移動量が減少することで，偏心がゼロの場合の圧力分布に近づく．

(4) 円周方向圧力分布を測定する際にスプールを回転させるため，角度ごとにすき間の分布

形状が変わり，それによって圧力分布が変化する．

この実験装置の測定原理として最大の難点は，圧力分布を測定するためにスプールを回

転させることにある．それによって変化した圧力分布を積分し，支持力を求めても無意味で

あるため，この装置ではこれ以上の実験は行わなかった．リセス付近での特徴的な圧力分布

を測定することができ，定性的には計算値と一致したが，定量的比較はできなかった．

静圧支持機構として重要な特性は，軸の偏心量に対して発生する支持力及び漏れ流量で

ある．次節に示す実験装置では，スリーブに対してスプールを回転させずに，偏心量と支持

力の関係を直接測定できるようにする．
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Fig. 3.19  Pressure distribution along circumferences

3.6  実験 2（支持力の直接測定）

本節では，3.4.2 節で事例 2 として示した直動形式の切換弁のスプールについて，偏心量

と支持力及び漏れ流量を測定した実験結果を示す．

3.6.1  実験装置実験装置実験装置実験装置

本節で設計製作した実験装置では，スプールに対して既知の支持力を与え，それによっ

て生じる偏心量を測定するようにした．装置の写真及び概略図を，それぞれ図 3.20 及び 3.21

に示す．円周方向に等間隔で配置された 4 リセスから成る静圧軸受を左右 2 組使用し，スプ

ールに相当する棒を支持している．スプールの両端を，プレートを介して上方に引き上げる

ことによって支持力 2fyを与え，スプール左右の鉛直方向偏心量 (eL, eR) を，分解能 1 µm の

ダイヤルゲージで測定する．ダイヤルゲージは水平方向にも取り付けられており，鉛直に引

き上げられたスプールの水平方向の偏心量を確認することができる．スリーブを本体に固定

する際に位相が変えられるようになっており，これによって偏心方位角 α を定める．

支持力は，梃子に乗せる重りによって定める．支点となる溝の位置は 4 ヶ所から選択で

きるようにし，幅広い荷重範囲に対応できるようにした．重りを乗せていない状態で梃子を

平衡にするため，梃子に取り付けたカウンタウェイトで調整する．左右の静圧軸受の支持力

特性が異なると，支持力を与えた際に左右の偏心量が大幅に異なる場合があるため，測定前

の試行によって左右の偏心量を確認する．それらのバランスの調整は，梃子を軸方向に移動

させることによって行う．スプールの偏心量は，左右の偏心量の平均値とした．
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Fig. 3.20  Photograph of experimental rig #2 to measure supporting force
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Fig. 3.21  Schematic drawing of experimental rig #2 to measure supporting force

2 組の静圧軸受の間の圧力は，p0に相当する．この空間と，供給圧力が作用する空間とは，

絞り弁 V1を介して通じている．これとは別の絞り弁 V2の開閉を切り換えることにより，P0 =

0 または P0 = 1 の状態にすることができる．漏れ流量は，すべてメスシリンダで測定する．

左右の漏れ流量の平均を，代表的な漏れ流量とした．

装置の代表的な寸法は，スプール半径 R = 12 mm, リセス半径 r = 6 mm, L = 46 mm, Lb = 23

mm である．平均すき間 hcは 20 µm として設計したが，次節に示す方法によって推定した値

は 18 µm である．

この装置への水圧源及び供給圧力の測定系は，前節と同じものである．ただし，水温は

30°±1°C とした．
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3.6.2  スプールの形状測定及び平均すき間の推定スプールの形状測定及び平均すき間の推定スプールの形状測定及び平均すき間の推定スプールの形状測定及び平均すき間の推定

まず，スプールの真円度を測定した．測定箇所は軸方向に 20 mm 毎の 6 断面とし，

Taylor-Hobson 社の真円度測定器 (Talyrond 62) で測定を行った．測定結果を図 3.22 に示す．

測定器のプローブ長の制限により，左右の 3 断面ずつ ((a)～(c) 及び (d)～(f)) でスプールの

取付方向を上下逆にしたため，これら 3 断面ずつの断面形状は互いに左右が逆である．真円

度は，いずれの断面においても 2 µm 程度であった．

スプールの円筒度を簡易的に測定するため，Taylor-Hobson 社の形状・表面粗さ測定器

(Form Talysurf) で測定を行った．スプールを水平に支持し，軸に沿った水平断面の外形を，

軸方向に沿って測定した．測定結果を図 3.23 に示す．2 本の線は，スプール外形の両側の測

定値を示す．これらの線の間隔の最大値と最小値の差が，スプールの水平断面における直径

分布の最大変動幅を表す．アナログデータのため目分量ではあるが，直径の変動幅は 2 µm

程度であった．したがって，半径の変動幅は 1 µm 程度と見積もることができる．

次に，スプールとスリーブの左右の平均すき間を確認するため，スリーブに対してスプ

ールの挿入方向を入れ換えて漏れ流量を測定した．偏心率を同一にするため，スプールを完

全に偏心させた状態 (ε = 1) にした．軸受絞りは使用せず，すべてのリセスが同じ圧力にな

るようにし，供給圧力を 0.25 MPa ずつ増加させて左右の漏れ流量を測定した．測定結果を

図 3.24 に示す．(a)の通常の状態では，左右の漏れ流量はほぼ同一である．スプールの左右

を入れ換えた(b)では，わずかに差が見られるが，相対誤差の最大値は 9% 程度である．漏れ

流量はすき間の 3 乗に比例することを考慮すると，半径誤差の最大値は 2% 程度と見積もる

ことができる．この程度の誤差であれば，左右のすき間の不均一については無視できる．

最後に，平均すき間を推定した．スプールとスリーブとのすき間分布を精確に知るため

には，両方の形状を 3 次元測定する必要があるが，本研究では流体力学的に求めた．軸受絞

り直径をリセス直径と同一にしたシミュレーションを行い，ε = 1 における漏れ流量を計算

した．平均すき間を変えて漏れ流量をそれぞれ算出し，図 3.24 で示した漏れ流量との差の

二乗が最小になるようなすき間を求めた．これにより，平均すき間 hc = 18 µm と推定した．
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(a) at x' = 20 mm (cw.) (d) at x' = 80 mm (ccw.)

(b) at x' = 40 mm (cw.) (e) at x' = 100 mm (ccw.)

(c) at x' = 60 mm (cw.) (f) at x' = 120 mm (ccw.)

Fig. 3.22  Spool roundness (1 div. = 1 µm,  x' : axial position of spool section)
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Fig. 3.23  Spool straightness (1 div. = 1 µm for radial, 5 mm for axial)
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Fig. 3.24  Leakage when ε = 1

3.6.3  実験方法実験方法実験方法実験方法

軸受の支持力及び漏れ流量の測定実験は，以下の手順によって行った．

(1) 梃子の比率設定及びカウンタウェイトの調整

実験装置の寸法を基に支持力の計算を行い，荷重の最大値を見積もる．梃子に装着で

きる重りの質量から，梃子の比率すなわち支点位置を選択する．梃子にスプールを装着

した状態で梃子が平衡状態となるよう，梃子に取り付けられたカウンタウェイトを調整

する．この際，ダイヤルゲージの押し付け力に相当する質量も，スプール質量に加える．
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(2) 供給圧力及び水温の設定

供給圧力を，手動の可変絞り弁によって 1±0.02 MPa に設定する．以後，偏心量増加

による漏れ流量の増加に伴って供給圧力が減少するため，その度に供給圧力を調整する．

水温を 30°±1°C に保つため，タンクへの戻り回路中の冷却器への冷却水量を調整する．

(3) 測定原点の検出

スプールを無負荷状態にし，静圧軸受の効果によって偏心率をゼロにする．ダイヤル

ゲージの目盛りを，ゼロに合わせる．梃子を軽く指で押し，離した時に変位がゼロに戻

ることを確認する．

(4) スプール左右の偏心量バランスの調整

偏心率が 0.1 程度の間隔となるよう，徐々にスプールに荷重をかけ，左右の偏心量の

差が 1 µm 以内となるようにする．バランスが悪い場合は，梃子の軸方向位置を微調整

する．変位の原点がずれた場合は，手順 (3) に戻ってやり直す．

(5) 支持力に対する偏心量及び漏れ流量の測定

荷重をゼロに戻し，測定を開始する．あらかじめ定めておいた荷重を加え，左右の偏

心量を目分量で 0.1 µm 単位まで読む．漏れ流量を，メスシリンダとストップウォッチ

を用いて測定する．この作業を，偏心率が 1 近くになるまで繰り返す．

3.6.4  実験結果及び考察実験結果及び考察実験結果及び考察実験結果及び考察

P0 = 0 の場合について，3 種類の軸受絞り直径 dbに対する測定結果を図 3.25 に示す．(a) は

無次元化した支持力 Fy，(b) は無次元化した漏れ流量 Qleakである．ただし，

Q q q q q q c d pleak nL nR b b db b s= + + =( ) ( ),2 4 20 4
2π ρ (3-42)

である．軸受絞り直径を変えると Qleak がかなり変化しているが，これは無次元化の際の基準

流量が変わるためであって，実際の漏れ流量はほとんど変化していない．ここでは，グラフ

を見やすくするために無次元表示してある．図中のプロット点は実験値で，実線，一点鎖線

及び破線はそれぞれの絞り直径に対する計算値である．

まず，支持力に関しては，db = 0.6 mm の場合にかなり良く一致している．しかし，それ

以外では誤差が大きい．それとは逆に，漏れ流量では db = 1.0 mm の場合におおよそ一致し，

dbの減少と共に誤差が大きくなる．特に，偏心率の増加と共に誤差が大きくなるようである．

3.4 節で示した計算結果では，漏れ流量は平均すき間及び偏心率の影響が支配的であった．

3.6.2 節で推定した平均すき間が正しくないと仮定すると，漏れ流量の実験値と計算値のど

ちらかが常に大きいはずである．しかし，図 3.25(b)では両者が途中で交わる．ゆえに，実験

値と計算値の差は，測定した偏心量の誤差に起因するものと考えられる．ここで，支持力の

グラフと併せて見ると，支持力が大きいほど漏れ流量の実験値と計算値の誤差が大きくなっ

ている．したがって，スプールに加わる荷重によって，スプールのたわみが無視できないほ

ど大きくなったと考えられる．
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(a) Vertical restoring force (b) Leakage

Fig. 3.25  Dimensionless vertical restoring force and leakage vs. eccentricity

スプールのたわみの影響を検討するため，スプールを図 3.26 に示す梁のようにモデル化

した．2 組の静圧軸受による支持力を集中荷重とし，それぞれ抗力 R1 及び R2 とした．スプ

ール両側に荷重 W がかけられており，そこから l3 だけ離れた外側において変位を測定して

いる．したがって，測定した変位からたわみ v3 を引けば，軸受絞りにおける真の偏心量が得

られる．

v1

v3

v2

v4

v5
l1l3

l2W W

R2R1

v = 0

l1 l3

x

Fig. 3.26  Spool bending

梁のたわみの基礎式は

d
dx

M
E I

2

2
v

= − (3-43)

である．まず，l1 < x < l1 + l2においては M = −W l1である．境界条件

d
dx x l l

x l
v v

= +
== =

1 2
12

0 0, (3-44)

の下で式(3-43)を積分すると，次式を得る．
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v = − − −
W l

E I
x l x l l1

1 1 22
b gb g (3-45)

d
dx

W l
E I

x l l d
dx

W l l
E Ix l

v v
= − −F
HG

I
KJ = −

=

1
1

2 1 2
2 2

1

, (3-46)

次に，0 < x < l1においては M = −W x である．境界条件

d
dx

Wl l
E Ix l

x l
v v

=
== − =

1
1

1 2
2

0, (3-47)

より，次式を得る．

v v v= − − + − = = +=
W
E I

x l x l x l l l Wl
E I

l lx6
2 3

6
2 31 1 1 1 2 1 0

1
2

1 2b g b gb gm r b g, (3-48)

d
dx

W
E I

x l l l d
dx

W l
E I

l l
x

v v
= − − = − +

=2 2
2

1
2

1 2
0

1
1 2e j b g, (3-49)

したがって，たわみ v3は以下の式となる．

v v v
3 1 3

0

1
2

1 2 3
2

1

1
2

1 2 3
2

1

2
2
3

1

2
2
3

1

= − = + + +
F
HG
I
KJ

RS|T|
UV|W|

= = + + +
F
HG
I
KJ

RS|T|
UV|W|

=
l d

dx
W l

E I
l l l l

l

KW K l
E I

l l l l
l

x

, (3-50)

これに，実験装置における値を

I = πR4/4, R = 12 mm, E = 193 GPa, l1 = 43 mm, l2 = 60 mm, l3 = 30 mm (3-51)

として代入すると，次の値を得る．

K = 0.0472 µm/N ( = 0.463 µm/kgf ) (3-52)

軸受絞り直径が 0.6 mm の実験では，最大で約 88 N の荷重 W をかけたため，たわみ量 v3

は 4.2 µm に達する．これは，推定した平均すき間 hc = 18 µm に対しては無視できない．

図 3.25 の実験結果に対し，スプールにかけた荷重からたわみ量 v3 を求め，それを偏心量

から差し引く補正を行った結果を図 3.27 に示す．補正無しの場合に比べ，(b)漏れ流量特性

の実験値が計算値と良く一致することがわかる．

しかしながら，(a)支持力においては逆に実験値と理論値の差が大きくなった．計算値よ

りも実験値の方が大きな支持力となっている．これは，軸受絞りにおける圧力損失が正しく

計算されていないことを意味する．また，絞りの直径が大きいほど誤差が大きくなる．偏心

率が小さいとき，絞りの直径によらず漏れ流量はほぼ同じであることを考慮すると，絞りに

おける流速が小さいほど誤差が大きくなると言える．これは，本来レイノルズ数の関数であ

る流量係数を，シミュレーションでは一定値としたことが原因であろう．
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ただし，計算値よりも実験値の方が大きな支持力を発生するということは，より安全側

になるため，実用上では大きな問題にはならないと考えられる．しかし，数学モデルにおい

ては絞りの流量係数の変化を考慮しなければならないことを示している．
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Fig. 3.27  Dimensionless vertical restoring force and leakage vs. eccentricity
with consideration of spool bending

3.7  結言

スプール弁の摺動部のような，円筒内面を摺動する円柱部品の固着を防ぐための，静圧

支持機構について解析と実験を行った．この機構では静圧軸受の原理を利用し，スプール摺

動部すき間に外部から圧力を導き，偏心したスプールに対して中心に向かう復元力を生じさ

せる．水圧用制御弁に組み込むことを想定し，摺動部すき間の片側には一定圧力が作用し，

反対側は絞りを通ってタンクへ戻るような機構を考察した．偏心量に対するスプールの支持

力及び流量特性を得ることを目的とし，摺動部すき間内の圧力分布を求めるための理論及び

数値計算法を示した．さらに実験を行い，圧力分布，支持力及び漏れ流量の測定を行った結

果を示した．

圧力分布の実験値は，計算値と類似した形状を示し，偏心時の形状も定性的には一致し

たが，定量的一致を示すには至らなかった．漏れ流量特性の実験値は，スプールへの荷重に

よるたわみの影響を考慮に入れると，計算値と良く一致した．支持力は，軸受絞りが小さい

ときには計算値と実験値が良く一致したが，絞り直径の増加に伴って実験値の方が計算値よ

りも大きな支持力となった．これは，実用上ではより安全側になるため，大きな問題にはな

らない．しかし，より精確な計算を行うためには，数学モデルにおいて絞りの流量係数の変

化を考慮しなければならない．
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付録 3A  緩和法による圧力分布の計算

本節では，一つのリセス内の無次元圧力を 1，他のリセス及び境界の圧力を 0 とした場合

の，緩和法によるレイノルズ方程式の計算方法を述べる．

まず，図 3A.1 に示すように，すき間内を等間隔の格子で区切る．ξ, θ 方向の区切り間隔

をそれぞれ k (= L / (NR) ), l (= 2π / M) とする．(i, j) は格子点の番号であって，左端(ξ = 0)で i =

1， 右端(ξ = L/R)で i = N + 1 とする．また，下端(θ = 0)で j = 1，上端(θ = 2π)で j = M + 1 とす

る．本節においては表示の簡略化のため，格子番号 (i, j) における無次元圧力及び無次元す

き間を，それぞれ P (i, j) 及び H (i, j) と書くことにする．i = 2～N, j = 1～M + 1 におけるすべ

ての格子点において，上下左右の格子点における圧力から中央の圧力を繰り返し計算する．

圧力値が収束するまで，計算を行う．

θ に関する周期境界条件を与えるため，P(i, M+1) = P(i, 1) とする．また，領域上下端 (j = 1,

M + 1) においても統一的な計算式を用いるために，計算格子を上下に 1 列ずつ拡張し，P(i, M

+ 2) = P(i, 2) 及び P(i, 0) = P(i, M) としておく．

(i, j) (i+1, j)(i−1, j)

(i, j+1)

(i, j−1)

k
l

(1, 0)

(1, 1)

(1, 2)

(1, M)

(1, M+1)

(1, M+2)

(N+1, 0)

(N+1, 1)

(N+1, 2)

(N+1, M+2)

(N+1, M+1)

(N+1, M)

ξ

θ

Nodes to be
 calculated

Extended grid
for circular 
boundary 
condition

Pressure:
 unknown

Pressure:
 known

Pressure:
 known

Identical

Extended grid
for circular 
boundary 
condition

Fig. 3A.1  Mesh and nodes with equal intervals



第 3 章　摺動部支持のための静圧支持機構　付録 3A 118

この計算では，良い近似値を求めておくことが肝要である．まず偏心が無い場合の圧力

分布を求めておき，それを微小な偏心を与えた場合の近似値として用いる．以降，順に偏心

を増加させながら計算を行うが，一段階前の圧力分布を最初の近似値として用いる．

すき間空間にはリセスが存在するため，その境界近傍では格子が不完全な場合がある．

格子の状態を整理すると，図 3A.2 に示すように，以下の 9 とおりがある．

• すべての格子点がすき間内にある（完全格子）．

• 格子点の一つ（上下左右のいずれか）がリセス内にある．

• 格子点の二つ（右と上，上と左，左と下，下と右のいずれか）がリセス内にある．

これらすべての場合に対して適用できる統一的な計算式を求めるために，以下において

段階的に導出する．

k l

(i, j)
l

k

(a) Normal

(b) One node in recess area

(c) Two nodes in recess area

Fig. 3A.2  Nine conditions around a node for calculation
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3A.1  すき間が一定の場合すき間が一定の場合すき間が一定の場合すき間が一定の場合（完全格子）（完全格子）（完全格子）（完全格子）

この場合は∂ ∂ = ∂ ∂ =H Hξ θ 0 なので，レイノルズ方程式はラプラス方程式に帰着する．

∂
∂

+
∂
∂

=
2

2

2

2 0P P
ξ θ

(3A-1)

まず，圧力分布を

P a b c d f( , )ξ θ ξ θ ξ θ= + + + +2 2 (3A-2)

と仮定して式(3A-1)を計算すると，次式を得る．

a b+ = 0 (3A-3)

次に，(ξ i, θ j ) を原点にとれば，ξ = 0, θ = 0 と見なせるので，以下の式を得る．

P f

P ak ck f

P ak ck f

( , )

( , )

( , )

i j

i j

i j

=

− = − +

+ = + +

U
V|

W|
1

1

2

2

より，a
k

P P P= + + − −
1

2
1 1 22 ( , ) ( , ) ( , )i j i j i jl q (3A-4)

P f

P bl d l f

P bl d l f

( , )

( , )

( , )

i j

i j

i j

=

− = − +

+ = + +

U
V|

W|
1

1

2

2

より，b
l

P P P= + + − −
1

2
1 1 22 ( , ) ( , ) ( , )i j i j i jl q (3A-5)

式(3A-3)に式(3A-4), (3A-5)を代入すれば，ラプラス方程式の差分近似式が得られる．

P P P
k

P P P
l

( , ) ( , ) ( , ) ( , ) ( , ) ( , )i j i j i j i j i j i j+ + − −
+

+ + − −
=

1 1 2 1 1 2 02 2 (3A-6)

これを整理すると，

P P P P P( , )
( )

( , ) ( , ) ( , ) ( , )i j i j i j i j i j=
+

+ + − + + + −
1

2 1
1 1 1 12

2

λ
λ l q (3A-7)

を得る．ただし，

λ = k l (3A-8)

である．

なお，ラプラス方程式の場合，Booy の方法*では繰り返し計算を行わず逆行列計算が 1 度

で済み，計算速度が速いため，正則な長方形領域の場合には有力な方法である．しかし，不

規則な境界形状や，内部に流体の供給源がある場合にはうまく適用できないという欠点があ

る†．

                                                     
* Booy, M. L., A noniterative numerical solution of Poisson’s and Laplace’s equations with applications

to slow viscous flow. Trans. ASME, Ser. D, J. Basic Engineering, pp. 725–733, (1966).
† 金子礼三，三矢保永，流体潤滑問題における数値計算法について，潤滑，Vol. 20, No. 12, pp.

883–889, (1975).
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3A.2  すき間が一定でない場合すき間が一定でない場合すき間が一定でない場合すき間が一定でない場合（完全格子）（完全格子）（完全格子）（完全格子）

この場合のレイノルズ方程式を記述すると，次式となる．

∂
∂

+
∂
∂

+
∂
∂

+
∂
∂

=
2

2

2

2 0P P g P g P
ξ θ

ξ θ
ξ

ξ θ
θξ θ( , ) ( , ) (3A-9)

ただし，

g
H

H g
H

H
ξ θξ θ

ξ
ξ θ

θ
( , ) , ( , )=

∂
∂

=
∂
∂

3 3 (3A-10)

であって，これらはすき間分布 H (ξ, θ ) から求められる関数である．

圧力分布を式(3A-2)のように仮定し，式(3A-9)の計算を行うと，次式を得る．

2 2 0a b cg dg+ + + =ξ θ (3A-11)

(ξ i, θ j ) を原点にとって差分式を求めると，以下のようになる．

2 1 1
2

1 1
2

1 22a cg
k

P P P+ = +
F
HG

I
KJ + + −

F
HG

I
KJ − −

RS|T|
UV|W|ξ

ξ ξβ βi ii j i j i j( , ) ( , ) ( , ) (3A-12)

2 1 1
2

1 1
2

1 22b dg
l

P P P+ = +
F
HG

I
KJ + + −

F
HG

I
KJ − −

RS|T|
UV|W|θ

θ θβ βj ji j i j i j( , ) ( , ) ( , ) (3A-13)

ただし，

β ξ θ ξ

β ξ θ θ
ξ ξ

θ θ

i i i

j j j

i

j

= = −

= = −

U
V|
W|

k g k

lg l

( , ), ( )

( , ), ( )

1

1
(3A-14)

であって，これらの関数の計算方法は 3A.4 節で示す．式(3A-12), (3A-13)を式(3A-11)に代入

すれば，差分式が得られる．

P P P

P P

( , )
( )

( , ) ( , )

( , ) ( , )

i j i j i j

i j i j

i i

j j

=
+

+
F
HG

I
KJ + + −

F
HG

I
KJ −

L
NMM
+ +
F
HG

I
KJ + + −

F
HG

I
KJ −

RS|T|
UV|W|
O
Q
PP

1
2 1

1
2

1 1
2

1

1
2

1 1
2

1

2

2

λ

β β

λ
β β

ξ ξ

θ θ (3A-15)

前節のようにすき間高さ一定の場合は ∂ ∂ = ∂ ∂ =H Hξ θ 0 であるから， β βξ θi j= = 0 とな

る．そのとき，式(3A-15)は式(3A-7)に縮退する．したがって，式(3A-15)は式(3A-7)を特別な

場合として内包していることがわかる．

3A.3  すき間が一定でない場合すき間が一定でない場合すき間が一定でない場合すき間が一定でない場合（不完全格子）（不完全格子）（不完全格子）（不完全格子）

リセス外周曲線の外側近傍では，基準格子点の上下左右の格子点のうち，一つまたは二

つがリセス内にある．その場合，基準格子点からリセス内格子点までの格子と，リセス外周

曲線との交点を新たな格子点として計算を行う．その圧力はリセス内格子点の圧力に等しい．
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既に述べたように，不完全格子の状態は 8 とおりある．これらすべての状態を統一的に

示すために，図 3A.3 のように，上下左右すべての格子点が不完全な場合を考える．ここで，

短縮された格子間隔を表す係数として，次式を定義する．

δ δ δ δk k l lk k k k l l l lf f b b f f b b= = = =, , , (3A-16)

再び圧力分布を式(3A-2)のように仮定し，前節の式(3A-11)に対して計算すると，次式を得る．

2 1 2 1 2 1

2

2a cg
k

P P

P

k k k k
k k k k

k k k k

+ =
+

+ + + − −

− + − −

ξ ξ ξ

ξ

δ δ δ δ
δ β δ δ β δ

δ δ β δ δ

f b f b
b i b f i f

f b i f b

i j i j

i j

( )
( ) ( , ) ( ) ( , )

( ) ( ) ( , )o t (3A-17)

2 1 2 1 2 1

2

2b dg
l

P P

P

l l l l
l l l l

l l l l

+ =
+

+ + + − −

− + − −

θ θ θ

θ

δ δ δ δ
δ β δ δ β δ

δ δ β δ δ

f b f b
b j b f j f

f b j f b

i j i j

i j

( )
( ) ( , ) ( ) ( , )

( ) ( ) ( , )o t (3A-18)

整理すると，次式となる．

P
D

C P C P C P C P( , ) ( , ) ( , ) ( , ) ( , )i j i j i j i j i j= + + − + + + −
1 1 1 1 11 2 3 1l q (3A-19)

ただし，

D

C C

C C

k k

k k

l l

l l

k

k k k

k

k k k

l

l l l

l

l l l

=
− −

+
− −

=
+

+
=

−

+

=
+

+
=

−

+

U

V

||||

W

||||

2 2

2 2

2 2

2

1 2

3
2

4
2

β δ δ

δ δ
λ

β δ δ

δ δ

β δ

δ δ δ

β δ

δ δ δ

λ
β δ

δ δ δ
λ

β δ
δ δ δ

ξ θ

ξ ξ

θ θ

i f b

f b

j f b

f b

i b

f f b

i f

b f b

j b

f f b

j f

b f b

( ) ( )
,

( )
,

( )
,

( )
,

( )

(3A-20)

である．すなわち，C1～C4は上下左右の格子点による影響の重みを表している．

前節のように完全格子の場合，δ δ δ δk k l lf b f b= = = = 1であるから，式(3A-20)は式(3A-15)

に縮退する．したがって，式(3A-20)は式(3A-15)を特別な場合として内包していることがわ

かる．

l

l

k k

kb kf 

lb

lf 

Fig. 3A.3  Generalised grid intervals
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スリーブにおけるリセス形状及び位置が決定すれば，各格子点における格子間隔はすべ

て定まる．したがって，緩和法の繰り返し計算の前に，各格子点におけるリセス内外の判別，

格子間隔短縮係数 δ k f, δ k b, δ l f, δ l b の計算，式(3A-20)の D 及び C1～C4の計算を行っておく．

3A.4  すき間の勾配すき間の勾配すき間の勾配すき間の勾配

すき間が二次元配列 H (i, j) で与えられているときの

β ξ θ
ξ

β ξ θ
θξ ξ

ξ ξ
θ θ

θ θ
i i j j

i j

= =
∂
∂

= =
∂
∂= =

kg k
H

H lg l
H

H( , ) , ( , )3 3 (3A-21)

を求める．ξ 方向，θ 方向の格子間隔はそれぞれ k, l で，完全格子である．

∂ ∂H ξ  及び ∂ ∂H θ  の差分式を求めるために，まず

H a b c d f( , )ξ θ ξ θ ξ θ= + + + +2 2 (3A-22)

とおくと，

∂
∂

= +
∂
∂

= +
H a c H b d
ξ

ξ
θ

θ2 2, (3A-23)

である．(ξ i, θ j ) を原点にとれば，ξ = 0, θ = 0 と見なせるので，

∂
∂

=
∂
∂

=
H c H d
ξ θ

, (3A-24)

を求めればよい．

(1) ξ 方向（i = 1 のとき）

前方 2 点を用いると

H f

H ak ck f

H ak ck f

( , )

( , )

( , )

1

2

3 4 2

2

2

j

j

j

=

= + +

= + +

U
V|

W|
(3A-25)

であるから，まとめると

4 2 3 2 3 1H H ck H( , ) ( , ) ( , )j j j− = + (3A-26)

となる．したがって，次式を得る．

β
ξξ

ξ ξ
1

1
j

j j j=
∂
∂

≈
−

− +
=

3 3
2 1

3 4 2 3 1k
H

H
H

H H H
( , )

( , ) ( , ) ( , )l q (3A-27)

(2) ξ 方向（i = 2～N のとき）

前後 2 点を用いて同様に計算すると，次式を得る．

β
ξξ

ξ ξ
i

i
i j

i j i j=
∂
∂

≈ + − −
=

3 3
2

1 1k
H

H
H

H H
( , )

( , ) ( , )l q (3A-28)
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(3) ξ 方向（i = N + 1 のとき）

後方 2 点を用いて同様に計算すると，次式を得る．

β
ξξ

ξ ξ
( ( , )

( , ) ( , ) ( , )N+1)
1(N+1)

N j
N j N j N j=

∂
∂

≈
+

− − + +
=

3 3
2 1

1 4 3 1k
H

H
H

H H Hl q (3A-29)

(4) θ 方向

前後 2 点を用いて同様に計算すると，次式を得る．

β
θθ

θ θ
j

j
i j

i j i j=
∂
∂

≈ + − −
=

3 3
2

1 1l
H

H
H

H H
( , )

( , ) ( , )l q (3A-30)

ただし，j = 1, M + 1 のときは周回境界条件を用いる．
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付録 3B  圧力分布の巡回積分による流量の計算

無次元圧力分布 P (ξ, θ ) が既知である場合に，各リセスから流出する流量及びすき間左右

境界における流量を計算する．これらは，本文の式(3-28), (3-29)及び(3-30)に現れる．

なお，本節においても表示の簡略化のため，格子番号 (i, j) における無次元圧力及び無次

元すき間を，それぞれ P (i, j) 及び H (i, j) と書くことにする．

3B.1  リセスからの流量リセスからの流量リセスからの流量リセスからの流量

本文の式(3-28)を再記する．

Q H P
N

dSi c
Ci

i= −
∂
∂

F
HG

I
KJ =zβ 3 1 2 3 4( , , , ) (3-28)

この右辺について計算を行う．図 3B.1 は，i 番目リセスの外周曲線 Ci と，その周辺の格子を

示す．曲線 Ci を囲むように長方形領域 Γi をとる．長方形の左端及び右端のξ 方向格子番号

をそれぞれ Nξ 1及び Nξ 2，下端及び上端のθ 方向格子番号をそれぞれ Nθ i1及び Nθ i2とする．

(Nξ 2, Nθ i2)(Nξ 1, Nθ i2)

(Nξ 2, Nθ i1)(Nξ 1, Nθ i1)

k

l

Qi

Γi

Ci

ξ

θ

Pi

Qi

Fig. 3B.1  Grid around a recess

連続の関係より，Ciから流出する流量は Γiから流出する流量に等しい．すなわち，

H P
N

dS H P
N

dS3 3∂
∂

=
∂
∂z zCi iΓ

(3B-1)

である．したがって，領域 Γi上を巡回積分することによって，式(3B-1)の右辺が計算できる．

H P
N

dS H P dS H P dS H P dS H P dS

H P d H P d H P d H P d

3 3 3 3 3

3 3 3 3

∂
∂

= −
∂
∂

+
∂
∂

+
∂
∂

+ −
∂
∂

= −
∂
∂

+
∂
∂

+
∂
∂

+ −
∂
∂

z z z z z
z z z z

Γi A

B

B

C

C

D

D

A

A

B

B

C

D

C

A

D

θ ξ θ ξ

θ
ξ

ξ
θ

θ
ξ

ξ
θ

(3B-2)
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ここで，∂ ∂P θは 4 次の中央差分式，∂ ∂P ξ は 2 次の差分式によって以下のように求める．

∂
∂

≈ + − − − + − −
P

l
P P P P

θ
1

12
8 1 1 2 2( , ) ( , ) ( , ) ( , )i j i j i j i jl q l q   (for all of i, j) (3B-3)

∂
∂

≈ + − −
P

k
P P

ξ
1

2
1 1( , ) ( , )i j i jl q   (for i = Nξ1 +1, Nξ1 +2, ..., Nξ2 − 1) (3B-4)

∂
∂

≈
−

− + + +
=

P
k

P P P
ξ

ξ

ξ ξ ξ
i N

N j N j N j
1

1 1 1

1
2

3 4 1 2( , ) ( , ) ( , )o t (3B-5)

∂
∂

≈ − − + −
=

P
k

P P P
ξ

ξ

ξ ξ ξ
i N

N j N j N j
2

2 2 2

1
2

3 4 1 2( , ) ( , ) ( , )o t (3B-6)

数値積分は，シンプソンの積分公式によって行う．したがって，長方形領域のξ 方向及び

θ 方向の格子分割数，(Nξ 2 − Nξ 1) 及び (Nθ i2 − Nθ i1) がいずれも偶数になるように格子番号を

とる必要がある．それぞれの方向における格子分割数の半分の数を

N N N N N Nh 2 1 h 2 1ξ ξ ξ θ θ θ= − = −( ) , ( )2 2 (3B-7)

と書くと，長方形の各辺上の積分式は以下のようになる．

I H P d

k H
P

H
P

H
P

H
P

i
A

B

i
i

i
i

i
i

m

N

i
i

m

N

N N
N N

N N
N N

N m N
N m N

N m N
N m N

h

h

1
3

3
1 1

1 1 3
2 1

2 1

3
1 1

1 1

1

1

3
1 1

1 1

0

1

3

2 2
2

4 2 1
2 1

= −
∂
∂

≈ −
∂

∂
+

∂

∂
L
NM

+ +
∂ +

∂
RST

UVW

+ + +
∂ + +

∂
RST

UVW
O

Q
P

z

∑

∑

=

−

=

−

θ
ξ

θ θ

θ

θ

ξ θ
ξ θ

ξ θ
ξ θ

ξ θ
ξ θ

ξ θ
ξ θ

ξ

ξ

( , )
( , )

( , )
( , )

( , )
( , )

( , )
( , )

P (3B-8)

I H P d

l H
P

H
P

H
P

H
P

i
B

C

i
i

i
i

i
i

m

N

i
i

m

N

N N
N N

N N
N N

N N m
N N m

N N m
N N m

h

h

2
3

3
2 1

2 1 3
2 2

2 2

3
2 1

2 1

1

1

3
2 1

2 1

0

1

3

2 2
2

4 2 1
2 1

=
∂
∂

≈
∂

∂
+

∂

∂
L
NM

+ +
∂ +

∂
RST

UVW

+ + +
∂ + +

∂
RST

UVW
O

Q
PP

z

∑

∑

=

−

=

−

ξ
θ

ξ ξ

ξ

ξ

ξ θ
ξ θ

ξ θ
ξ θ

ξ θ
ξ θ

ξ θ
ξ θ

θ

θ

( , )
( , )

( , )
( , )

( , )
( , )

( , )
( , )

(3B-9)
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I H P d

k H
P

H
P

H
P

H
P

i
D

C

i
i

i
i

i
i

m

N

i
i

m

N

N N
N N

N N
N N

N m N
N m N

N m N
N m N

h

h

3
3

3
1 2

1 2 3
2 2

2 2

3
1 2

1 2

1

1

3
1 2

1 2

0

1

3

2 2
2

4 2 1
2 1

=
∂
∂

≈
∂

∂
+

∂

∂
L
NM

+ +
∂ +

∂
RST

UVW

+ + +
∂ + +

∂
RST

UVW
O

Q
PP

z

∑

∑

=

−

=

−

θ
ξ

θ θ

θ

θ

ξ θ
ξ θ

ξ θ
ξ θ

ξ θ
ξ θ

ξ θ
ξ θ

ξ

ξ

( , )
( , )

( , )
( , )

( , )
( , )

( , )
( , )

(3B-10)

I H P d

l H
P

H
P

H
P

H
P

i
A

D

i
i

i
i

i
i

m

N

i
i

m

N

N N
N N

N N
N N

N N m
N N m

N N m
N N m

h

h

4
3

3
1 1

1 1 3
1 2

1 2

3
1 1

1 1

1

1

3
1 1

1 1

0

1

3

2 2
2

4 2 1
2 1

= −
∂
∂

≈ −
∂

∂
+

∂

∂
L
NM

+ +
∂ +

∂
RST

UVW

+ + +
∂ + +

∂
RST

UVW
O

Q
P

z

∑

∑

=

−

=

−

ξ
θ

ξ ξ

ξ

ξ

ξ θ
ξ θ

ξ θ
ξ θ

ξ θ
ξ θ

ξ θ
ξ θ

θ

θ

( , )
( , )

( , )
( , )

( , )
( , )

( , )
( , )

P (3B-11)

ここで，式中の圧力勾配は既に示した式(3B-3)～(3B-6)を使用する．

以上により，

Q I I I Ii c i i i i= − + + +β ( )1 2 3 4   (i = 1, 2, 3, 4) (3B-12)

が求められる．連続の式によれば，長方形領域 Γiは一つだけのリセスを囲むものであれば，

どのように取っても良い．しかし，リセス外周に近すぎると圧力勾配が正確ではなくなる．

また，あまり遠すぎると圧力が小さくなって，計算精度が下がる．

3B.2  すき間の左右境界における流量すき間の左右境界における流量すき間の左右境界における流量すき間の左右境界における流量

本文の式(3-29), (3-30)を再記する．

Q H P d
L R

0
3

0

2
= −

∂
∂

F
HG
I
KJ =

zβ ξ
θ

ξ

π

c (4-29)

Q H P d5
3

00

2
= −

∂
∂

F
HG
I
KJ =

zβ ξ
θ

ξ

π

c (4-30)

この場合は境界が直線なので，左右端における 3 点による中央差分式を用いれば，以下のよ

うになる．
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(3B-14)

ただし，左右境界における ξ 方向の圧力勾配は，以下の 2 次差分式で求められる．

∂ +
∂

= + − + −
P

k
P P P( , ) ( , ) ( , ) ( , )N j N j N j N j1 1

2
3 1 4 1

ξ
l q (3B-15)

∂
∂

=
−

− +
P

k
P P P( , ) ( , ) ( , ) ( , )1 1

2
3 1 4 3j j 2 j j

ξ
l q (3B-16)
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付録 3C  流量の非線形連立方程式の解法

流量 Qi (i = 0, 1, ..., 5) を未知数とする非線形連立方程式は，本文の式(3-39)に現れる．

P b Q

Q b Q

Q b Q
n

0 0
0

5

2

0

5

5
2

2 5
0

5

1 1 2 3 4

=

− = =

=

U

V

|||||

W

|||||

=

=

=

∑

∑

∑

j j
j

i ij j
j

j j
j

i , , ,( )

β

(3-39)

ここでは，係数 bij (i, j = 0, 1, ..., 5) は既に得られているものとする．

この連立方程式をニュートン法で解く場合，繰り返し計算の最初に与える初期値は，解

に十分近い値でないと発散する可能性がある．そのため，まずスプールが偏心していない状

態を想定して未知数を減らし，解を正確に求めておく．それ以降，徐々に偏心を与えて一連

の計算を行い，一段階前に得られた解をニュートン法の初期値として使用する．

3C.1  スプールが偏心していない場合スプールが偏心していない場合スプールが偏心していない場合スプールが偏心していない場合

この場合，4 つのリセス流量は等しい（Q1 = Q2 = Q3 = Q4）．したがって，式(3-39)は 3 元

連立 2 次方程式になる．

b Q c Q b Q P

b Q c Q b Q Q

b Q c Q b Q c Q

00 0 0 1 05 5 0

10 0 1 1 15 5 1
2

50 0 5 1 55 5 5
2

1

+ + =

+ + = −

+ + =

U
V|

W|n

(3C-1)

ただし，

c b c b c b c0 0
1

4

1 1
1

4

5 5
1

4

2
1

= = = =
= = =
∑ ∑ ∑j
j

j
j

j
j

n
n

, , ,
β

(3C-2)

である．

まず，Q0及び Q1を Q5で表すと，以下の式となる．

Q c c Q b c b c Q c P
b c b c0

0 5
2

05 5 55 0 5 5 0

50 0 00 5
=

+ − −
−

n ( ) (3C-3)

Q c b Q b b b b Q b P
b c b c1

00 5
2

05 50 55 00 5 50 0

00 5 50 0
=

+ − −
−

n ( ) (3C-4)

これらを式(3C-1)に代入し，Q5について整理すると，次式となる．

m Q m Q m Q mQ m4 5
4

3 5
3

2 5
2

1 5 0 0+ + + + = (3C-5)

ただし，係数は以下のとおりである．
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(3C-6)

式(3C-5)を Q5 についてニュートン法で解き，唯一の負根を求める．得られた結果を式(3C-3)

及び(3C-4)に代入すれば，すべての流量が求められる．

3C.2  スプールが偏心している場合スプールが偏心している場合スプールが偏心している場合スプールが偏心している場合

式(3-39)を，以下のように変形する．
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ただし，

Q = ( , , , , , )Q Q Q Q Q Q0 1 2 3 4 5 (3C-8)

である．左辺をゼロにする Q を求めればよい．式(3C-7)を，Q の解の近似値 QA 近傍で線形

近似すると，以下のようになる．
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ここで，∆Q は QAに対する補正値である．左辺をゼロとすれば，次式を得る．
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行列で表せば



第 3 章　摺動部支持のための静圧支持機構　付録 3C 130

∂
∂

∂
∂

∂
∂

∂
∂

∂
∂

∂
∂

∂
∂

∂
∂

∂
∂

F

H

GGGGGGG

I

K

JJJJJJJ

F

H

GGGG

I

K

JJJJ
=

−
−

−

F

H

GGGG

I

K

JJJJ

f
Q

f
Q

f
Q

g
Q

g
Q

g
Q

h
Q

h
Q

h
Q

Q
Q

Q

f
g

h

0 1 5

0 1 5

0 1 5

0

1

5

L

L

M M O M

L

M M

1 1 1
A

1 A

A

∆
∆

∆

( )
( )

( )

Q
Q

Q

(3C-11)

となる．これを解いて補正値 ∆Q を求めると，補正後の値は

Q Q Q= +A ∆ (3C-12)

である．得られた値を新たな近似値 QA とし，式(3-39)が十分な精度で成立するまで補正を繰

り返す．
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第 4章

水圧リリーフ弁の開発

本章では，定格圧力 14 MPa で作動するバランスドピストン形水圧リリーフ弁の開発過

程を述べる．弁の設計においては，キャビテーションの防止，静特性及び安定性の向上を

主眼に置いた．キャビテーションを防止するため，主弁はほぼ直径の等しい二段の直列絞

りとした．静特性の指標として，圧力オーバライド及びヒステリシスを考慮した．圧力オ

ーバライドを低減させるため，供給圧力を直接パイロット弁に導いた．ヒステリシスを低

減させるため，主弁を静圧軸受で支持することにより，主弁に作用するクーロン摩擦を無

くした．主弁の安定性を改善するため，主弁とパイロット弁の間にダンピングオリフィス

を挿入するだけでなく，主弁に粘性ダンパを装着した．弁の寸法を定めるため，静特性及

び動特性のシミュレーションを行った．リリーフ流量が 20 l/min までの実験を行った結果，

測定された圧力オーバライドは設定圧力の約 1%，ヒステリシスは 0.1%であった．開発し

た弁は，実験した圧力範囲（最大 14 MPa）ではキャビテーション騒音を発生しなかった．

4.1 緒言

水圧駆動用の弁は，ほとんどの場合その基本構造が油圧用の弁と同じである．それらは

防錆のために油圧用の弁とは異なる材料を用い，形状や寸法をわずかに変えて製作されてい

る．そのような弁は，水の乏しい潤滑特性に対応するため，耐摩耗性をやや向上させている(1)．

しかしながら，水の高い蒸気圧に伴うキャビテーションの発生及び低粘性に起因する弁の振

動は，弁の設計を少し変えただけでは解決が困難である．

そのような問題をすべて解決するためには，新たな水圧用の弁設計の可能性を探らなけ

ればならない．本章では，新たな設計の可能性として位置付けられる，水圧用リリーフ弁を

提案する．構造上の主な特徴は，以下のとおりである．

• キャビテーションの防止のため，主弁に二段の直列絞りを採用した．

• 弁の固着の防止のため，主弁摺動部を静圧軸受で支持した．

• 圧力オーバライドの低減のため，圧力直接検知式パイロット弁を採用した．

• 減衰特性の改善のため，主弁に粘性ダンパを装着した．

絞りを通る流れにおいて，圧力差が大きいとキャビテーションが発生しやすいが，リリ

ーフ弁の絞りでは通常，供給圧力からタンク圧力まで下がるため，圧力差が大きい．水圧用

リリーフ弁の弁寸法が油圧用の弁と同じならば，キャビテーション騒音がしばしば発生し，

製品寿命は短くなるであろう．弁の絞りにおける流路を複雑にして圧力を徐々に降下させる

ことは，キャビテーションの抑制には効果的(2)であるが，弁寸法が大きくなる．キャビテー

ションを防止する他の方法は，圧力を複数段階に降下させることである(3, 4)．高い圧力を二
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～三段階に分割して降下させることは，キャビテーションの防止に効果的な手法であり，そ

れによって引き起こされる弁の損傷，騒音及び振動を抑制する．本章における設計では，主

弁に二段の直列絞りを採用した．

水は潤滑特性が悪いため，弁と弁スリーブの固着を生じさせる．開発した弁では，主弁

が滑らかに運動するように，弁の摺動部に静圧軸受を組み込んだ．従来のバランスドピスト

ン形リリーフ弁では，流体は供給圧力ポートから細管を通ってパイロット圧力室へと流れる(5)．

開発した弁では，静圧軸受を通過する流れをパイロット圧力室へと導き，その流れをパイロ

ット流量として使用する．すなわち，古典的な設計の細管絞りは使用せずに，主弁摺動部の

すき間を絞りをして利用している．この方法は，水圧サーボ弁(6)や水圧用高速電磁弁(7)のよ

うな，他の水圧用の弁でも採用されている．

圧力オーバライドを低減させるため，供給圧力をパイロット弁に導き，供給圧力を直接

検出させる方法は，いくつかの研究例がある(8, 9, 10, 11, 12)．しかしながら，この設計原理を適用

すると，水圧源のポンプ脈動に対してリリーフ弁が激しく共振することが多い．

そのような振動を抑制するために，主弁とパイロット弁の間にダンピングオリフィスを

設けた(13)．しかしながら，ダンピングオリフィスは限られた効果しか示さなかった．したが

って，本章で示す設計では，弁に必要な減衰特性を得るために，主弁に粘性ダンパを追加し

た．

開発した水圧リリーフ弁は，定格圧力 14 MPa で動作する．弁の寸法は，静特性及び動特

性に関する数値シミュレーションに基づいて定めた．リリーフ流量 20 l/min までの静特性実

験を行い，弁の性能すなわち圧力流量特性，圧力オーバライド及びヒステリシスを評価した．
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使用記号

A* 面積（式(4-17)参照） [m2]

cd* 絞りの流量係数 [–]

Cm, Cp それぞれ，主弁及びパイロット弁の減衰係数 [Ns/m]

d* 直径（図 4.2 参照） [m]

Di 主弁の i 番目絞りの外径 [m]

e スリーブに対する主弁の偏心量（図 4.3 参照） [m]

H 無次元ヒステリシス（式(4-25)参照） [–]

hxi 主弁の i 番目絞りの軸方向開口高さ [m]

h0i 主弁の i 番目絞りの軸方向初期隙間 [m]

K* 定数（式(4-4), (4-7), (4-19)参照）

km, kp それぞれ，主弁及びパイロット弁のばね定数 [N/m]

L 主弁の減衰長さ [m]

l* 長さ（図 4.2 参照） [m]

mm, mp それぞれ，主弁及びパイロット弁の等価質量 [kg]

（対応するばね質量の 1/3 を含む）

mfm, mfp それぞれ，主弁及びパイロット弁と共に運動する水の質量 [kg]

p* 圧力（図 4.2 参照） [Pa]

pD, pI それぞれ，リリーフ流量減少時及び増加時の平均供給圧力 [Pa]

pm 中間圧力（図 4.2 参照） [Pa]

q* 流量（図 4.2 参照） [m3/s]

t 時間 [s]

V* 体積（図 4.2 参照） [m3]

Vd0 , Vp0 それぞれ，x = 0 における Vd及び Vpの初期値 [m3]

x 主弁の変位 [m]

x0 主弁用ばねの初期圧縮量 [m]

y パイロット弁の変位及び [m]

y0 パイロット弁用ばねの初期圧縮量 [m]

β 水の体積弾性係数 [Pa]

δ * 円環状すき間の半径方向高さ（図 4.2 参照） [m]

∆p 静圧支持機構を通過する際の圧力差（= ps − pp） [Pa]

µ 水の粘度 [Pa·s]

ρ 水の密度 [kg/m3]

θp ポペット弁の半頂角 [–]
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4.2  設計した弁の構造

開発した弁の断面図を図 4.1 に示す．取付面寸法及びポートの配置は，ISO コード 6264-

06-09-1-97 に従っている．弁本体及びほとんどの内部部品は，それぞれ銅合金及びステンレ

ス鋼で製作した．主弁の材料には，第 2 章において高いキャビテーション壊食耐性を示した

アルミニウム青銅を使用した(14)．主弁及びパイロット弁について，圧力，流量及び寸法の記

号定義をそれぞれ図 4.2(a), (b)に示す．弁の基準寸法は，表 4.1 に示す．これらの寸法は，4.3

節で述べる設計解析に基づいて定めた．

主弁は，円環状に平面接触する二つの直列絞りとした．それらの直径はほとんど等しい

が，組立の利便性のために d1は D2よりもわずかに大きな値とした．

二つの絞りの軸方向距離を精密に定めるため，弁スリーブは三部品から成る．中央のス

リーブ部品は第一絞りの弁座でもあるが，その軸方向長さは，主弁の二つの封止面間の距離

よりもわずかに短くした．したがって，主弁変位がゼロのとき，すなわち第二絞りが閉じて

いるとき，第一絞りはわずかに開いている．

よく用いられている直列絞りは，二組の弁と弁座が円錐面上の円で線接触するというも

のである(4, 10, 15, 16)．しかしながら，二つの弁の角部が同時に接触することは，工業製品では

ほとんど不可能である．さらに，接触部が平らになるため，弁の特性は短い運転時間で変化

する．したがって，開発した弁では両方の絞りに面接触を採用した．二つの接触面は弁軸に

対して垂直である．ゆえに，流れの流出角は弁軸に対してほぼ垂直である．これにより，主

弁の運動に及ぼす流体力の影響が小さくなるという利点も生まれる．

Hydrostatic
supports

Second
throttleFirst

throttle Viscous
damper

Pressure-
detecting rod

Supply Return(ps)

Fig. 4.1  Cross-section of the developed valve
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Fig. 4.2  Valve functions and dimensions

Table 4.1  Reference dimensions of the developed valve
Main valve
D1 15 mm d1 14.2 mm h01 5 µm
D2 13.77 mm d2 13.1 mm h02 0.5 µm
dd 11.99 mm ld 6 mm δd 10 µm
km 0.49N/mm x0 19 mm dc 1 mm
Vm 1.73 cm3 Vd0 5.16 cm3 mm 94 g
Hydrostatic supports
dh 19.975mm lh 11 mm δh 17.5 µm
d0 19.99 mm l0 5.4 mm δ0 10 µm
db 0.6 mm Nb 4
Pilot valve
dr 2.99 mm lr 10 mm δr 10 µm
kp 22.9N/mm dv 3.01 mm θp 20 deg
Vc 1.06 cm3 Vp0 1.31 cm3 mp 5 g



第 4 章　水圧リリーフ弁の開発 136

主弁の滑らかな運動のために，その摺動部は静圧軸受で支持している．静圧支持機構部

の概略図を図 4.3 に示す．これは，図 4.2 の断面 A に相当する．図 4.3 において，水は軸受

絞り，リセス，及び弁とスリーブ間のすき間を通ってパイロット圧力室へと流れる．したが

って，静圧支持機構部は供給圧力からパイロット圧力への絞りとしても使用される．

e

Bearing orifice

Recess

Fig. 4.3  Hydrostatic support

静圧支持機構部では，四つのリセスが同一円周上に等間隔で配置される．主弁の中心位

置がスリーブ中心から外れると，偏心が生じた方向のリセス圧力が増加し，同時に反対側の

リセス圧力が減少する．ゆえに，主弁を元の中心位置に押し戻す復元力が生じる．復元力を

増大させるために，主弁周囲のすき間高さは，軸方向に段差を設けている．すなわち，δh > δ0

である．

静圧支持機構の支持特性及び漏れ流量特性は，第 3 章で示した計算手法によって計算し

た．すき間の片側を供給圧力と等しくし，すき間の反対側下流の絞り面積を変化させること

によって，供給圧力とパイロット圧力との差圧に対する漏れ流量特性を求めることができる．

パイロット弁では，円錐状のポペット弁先端を延長し，ポペット弁座直径とほぼ等しい

直径の圧力検知ロッドを追加してある．ロッドの左端を押す供給圧力による力と，ポペット

弁右端を押すパイロット用ばねによる力が釣り合う．したがって，パイロット弁は供給圧力

を直接検知することができる．

主弁の安定性を向上させるため，主弁とパイロット弁との間に挿入したダンピングオリ

フィスに加えて，主弁に粘性ダンパを装着した．

4.3  設計のための解析

弁の寸法を定めるため，設計解析を行った．後に行うシミュレーションでは，設計パラ

メータを様々に変えて計算を行う．したがって，設計段階で詳細なモデル化を行ってもあま

り意味がない．許容される範囲内で基礎式を簡略化するため，以下の仮定を設けた．
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(a) 円環状の狭いすき間を通る流れは，平行平板間の層流とみなす．

(b) 漏れ流量によって弁に作用する粘性抵抗力は，圧力及びばねによって弁に作用する力に

比べて無視出来るほど小さい．

(c) 主弁の絞りは，平行で滑らかな面から構成される．したがって，接触面の表面粗さが漏

れ流量に及ぼす影響を無視する．

(d) 主弁絞りにおいて，水は壁に沿って流れるものとする．したがって，流れの縮流は考慮

しない．

(e) 弁の絞りにおいて，キャビテーションは発生しないものとする．

(f) 主弁絞りを通る流れは，弁軸に対してほぼ垂直とする．したがって，主弁に作用する流

体力は無視できる．

(g) 弁部品の弾性変形は小さく，無視できる．

(h) 戻りポートの圧力は，供給圧力及び中間圧力に比べて無視できるほど小さい．

4.3.1  静圧支持機構を通過する流量静圧支持機構を通過する流量静圧支持機構を通過する流量静圧支持機構を通過する流量

静圧軸受における円周上のすき間を通過する流量は，数値解析によって求めることがで

きる(17)．しかしながら，長い計算時間を必要とするため，様々な設計パラメータを試す設計

解析には不便である．したがって，弁の設計においては，以下に述べるような簡略化計算を

行った．

リセスは，すき間空間において複雑な境界を形成する．流量計算を簡略化するために，

リセス面積の広がりを無視し，図 4.2 の断面 A の位置にある円周上の線からの流れとしてオ

リフィス流れを近似する．この簡略化の元で，軸受絞り及び隙間を通過する流量は，以下の

ように書くことができる．

q K p pb b s b= − (4-1)

q K p p0 0= −( )s b (4-2)

q K p ph h b p= −( ) (4-3)

ただし，

K N c d K d
l

K d
lb b db b h

h h

h
= = =π

ρ
π δ

µ
π δ

µ4
2

12 12
2

0
0 0

3

0

3
, , (4-4)

であり，cdbは軸受絞りの流量係数である．

連続の式は

q q qh 0 b= + (4-5)

である．式(4-1)～(4-5)より，
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,
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(4-6)

を得る．ただし，

K
K

K
K

K
K1 2

0
2

1
1

1
= + =
F
HG
I
KJb h h

, (4-7)

である．したがって，∆p (= ps − pp) が与えられれば，式(4-5)及び(4-6)から流量 qhを求めるこ

とができる．

図 4.4 は，数値計算と上記の近似解析を比較したものである．上記の近似計算による流量

は，数値解析の結果に対して約 10% 大きい．この精度は，パラメータ選択のためのスクリ

ーニングには十分である．したがって，設計パラメータの選択には近似計算を用い，最終的

に選択した寸法に対しては数値計算を適用した．
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Fig. 4.4  Pressure-flow rate characteristics of the hydrostatic supports

4.3.2  絞りを通過する流量絞りを通過する流量絞りを通過する流量絞りを通過する流量

本節では，静圧支持機構以外の基礎式を示す．絞りを通過する流量は，以下のとおりで

ある．

q c D h p pm d x s m1 1 1 1 2= −π ρb g (4-8)

q c D h p pm d x m t2 2 2 2 2= −π ρb g (4-9)

q p p c d p pc p c dc c p c= − −sgn( ) π ρ4 22 (4-10)

q c d y p pp dp v p c t= −π θ ρsin ( )2 (4-11)
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q d
l

p pr
r r

r
s c= −

π δ
µ

3

12
( ) (4-12)

q d
l

p pd
d d

d
t d= −

π δ
µ

3

12
( ) (4-13)

ただし，cd1, cd2, cdc及び cdp はそれぞれ，主弁の第一絞り及び第二絞り，ダンピングオリフィ

ス，及びポペット弁の流量係数である．

主弁の第一絞り及び第二絞りの軸方向すき間は，それぞれ

h h x h h xx1 x2= + = +01 02, (4-14)

である．主弁を剛体と仮定しているため，主弁変位と絞りのすき間は線形関係にある．

4.3.3  運動方程式及び連続の式運動方程式及び連続の式運動方程式及び連続の式運動方程式及び連続の式

減衰機構の寸法を定めるためには，動力学解析が必要である．本節では，弁の運動方程

式を導出する．

主弁のそれぞれの絞りは，弁座と平面接触する．したがって，弁と弁座の間に重なり部

が形成される．この重なり部における圧力分布は，主弁に働く力に影響を与える．しかしな

がら，開発した弁では重なり部の半径方向長さは非常に短い（約 0.4 mm）．この寸法は，そ

れぞれの絞りでの重なり部における圧力分布が，下流圧力に等しいという簡略化が合理的で

ある．それゆえ，主弁及びパイロット弁の運動方程式はそれぞれ

( ) ( )m m d x
dt

C dx
dt

k x x L dq
dt

A p A p A p A p A p

m fm m m
m

s s m m t t d d p p

+ + + + −

= + + + −

2

2 0 ρ

(4-15)

及び

( ) ( )

( ) ( )

m m d y
dt

C dy
dt

k y y

A p A A p K y p p

p fp p p

r s v r c fp c t

+ + + +

= + − − −

2

2 0

(4-16)

である．ただし，
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d d
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F
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KJ =πµ

δ δ δ
πµ

δ
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K c dfp dp v p= π θsin 2 (4-19)
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である．式(4-15)より，主弁の運動に及ぼす pm の影響を小さくするためには，Am の値は小さ

いことが望ましい．弁の組立のためには D1 > D2 でなければならないため，Amはゼロにはで

きないが，それらの直径差は可能な限り小さくした．

主弁絞りの流れは内向きであるから，減衰長さ l1及び l2は負の減衰力を発生させる．しか

しながら，シミュレーションでは負の減衰力（式(4-15)の左辺第四項）は，粘性ダンパによ

って発生する力（Ad pd: 式(4-15)の右辺第四項）の 1% 以下である．したがって，この設計で

は減衰長さの影響は現れない．

式(4-16)の右辺では，dr ≈ dv であるから第二項は無視される．次に第三項は流体力を表す

が，パイロット流量は小さく，y « dv であるため，第三項は第一項よりもはるかに小さい．

したがって，パイロット弁の位置は主に供給圧力による力と，パイロット弁用ばねによる力

によって影響を受けることがわかる．したがって，パイロット弁の位置によって供給圧力を

小さな誤差で検出することができる．

最後に，連続の式を考える．圧力 ps, pm及び pcがそれぞれ作用する体積 Vs, Vm及び Vcは，

弁の運動による相対変化が小さいため，定数とみなす．水の圧縮性を考慮すると，連続の式

は以下のとおりである．

d p
dt V

q q q q A dx
dt

A dy
dt

s

s
s m1 h r s r= − − − − −F
HG

I
KJ

β (4-20)

d p
dt V

q qm

m
m1 m2= −

β b g (4-21)

d p
dt V A x

q q A dx
dt

p

p0 p
h c p=

−
− +F

HG
I
KJ

β (4-22)

d p
dt V

q q qc

c
r c p= + −

β d i (4-23)

d p
dt V A x

q A dx
dt

d

d0 d
d d=

+
−FHG
I
KJ

β (4-24)

ただし，Vp0及び Vd0はそれぞれ Vp及び Vdの x = 0 における初期値である．

4.3.4  シミュレーションシミュレーションシミュレーションシミュレーション

弁の設計段階におけるシミュレーションでは，絞りの流量係数は定数（0.67）と仮定した．

この仮定により，流量が小さいときの計算精度が悪くなる可能性がある．より正確なシミュ

レーションのためには，流量係数をより精密にモデル化する必要がある．

リリーフ流量に対する静特性は，式(4-5)～(4-24)から時間の導関数を消去することによっ

て得られる．入力パラメータは，供給圧力または主弁を通る流量とした．他のすべての未知

パラメータは，定常状態の式を二分法で解くことによって得られる．
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図 4.5 は，リリーフ流量 20 l/min における供給圧力の計算結果を，1 MPa ごとに 14 MPa

まで示す．供給圧力が増加するとパイロット弁が開き，主弁がクラッキング圧力で開いた後，

供給圧力はほぼ一定となる．圧力オーバライドの計算結果は，設定圧力が 1 MPa のとき以外

は，0.4% 以下であった．
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Fig. 4.5  Simulation results of static characteristics

粘性ダンパの寸法を定めるため，リリーフ流量のステップ変化に対する圧力応答を計算

した．MATLAB/Simulink® を用いて式(4-5)～(4-24)をモデル化した．解法は 4 次のルンゲ・

クッタ法とした．計算の時間刻みは，5 µs に固定した．入力信号は，1.5 から 20 l/min にス

テップ状に変化する流量とした．リリーフ弁上流の流体の体積は，過渡応答に大きな影響を

及ぼすため，実験装置の値に合わせた．供給圧力の初期値を 7 または 14 MPa とし，主弁の

ダンパ及びダンピングオリフィスの寸法を変えながら，供給圧力の応答を計算した．

主弁ダンパの有無による圧力応答波形の違いを，図 4.6 に示す．両方の場合で，ダンピン

グオリフィスの直径は 1 mm である．図 4.6 はダンパの重要性を示しており，供給圧力が大

きいほど振動の減衰は遅くなることも示している．

次節で示す実験では，ポンプの流量脈動による弁の振動を抑制するために，ダンピング

オリフィスを使用した方が効果的であった．しかしながら，図 4.7 に示すシミュレーション

では，オリフィス直径の選択は過渡圧力の減衰に対してあまり重要ではないことを示してい

る．
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Fig. 4.6  Simulation results of dynamic response with- and without damper
for the main valve
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4.4  実験

4.4.1  実験装置実験装置実験装置実験装置

図 4.8 は実験装置を示す．水圧源として，アキュムレータ付きの三連ピストンポンプを使

用した．定格圧力は 21 MPa，定格流量は 20 l/min である．供試リリーフ弁への流量は，そ

れに平行に接続された手動のニードル弁を通過するバイパス流量を変えることによって調整

した．リリーフ流量は，流量測定範囲の異なる二種類のタービン形流量計を切り替えて測定

した．圧力測定系の分解能は約 10 kPa である．水温は，タンクへの戻り回路にある冷却器

によって，25°–30°C に保った．

M

Test relief valveP.T.

Flow control valve

Strain 
amplifier

A / D

Counter

PC

P.T.

Fig. 4.8  Experimental rig

4.4.2  実験結果実験結果実験結果実験結果

図 4.9 は，設定圧力を 1MPa ごとに変えて 14MPa まで測定した実験結果を示す．データ

点の白及び黒は，それぞれ流量の増加時及び減少時のものである．実線は，図 4.5 に示した

シミュレーション結果である．シミュレーションと実験の差異は，クラッキング圧力以下の

圧力においてのみ見られる．

圧力オーバライドについて，実験及びシミュレーションの比較を図 4.10 に示す．ここに

示した圧力オーバライドは，最大流量における圧力とクラッキング圧力との差である．また，

設定圧力に対する圧力オーバライドをパーセント表示した値も示してある．図 4.10 からわ

かるように，圧力オーバライドは設定圧力の約 1% である．

図 4.11 は，実験によって観測された圧力のヒステリシスを示す．ヒステリシスのパーセ

ント表示は，次式で定義する．

H
p p
p p

=
−
+

×I D

I D
100 (4-25)

図 4.11 より，無次元ヒステリシスは，設定圧力が 2～14 MPa の範囲では約 0.1% である．例

外は 1 MPa での値で，これは圧力測定系の分解能 (10 kPa) が相対的に大きくなることによ
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る．ヒステリシスの値が小さいことにより，主弁が静圧支持機構によって滑らかに運動して

いることがわかる．
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Fig. 4.9  Experimental results of static characteristics

-0.05

0

0.05

0.1

0.15

-1

0

1

2

3

0 2 4 6 8 10 12 14

Pr
es

su
re

 o
ve

rr
id

e 
[M

Pa
] Pressure override [%

]

Pre-set supply pressure [MPa]

Sim.   Exp.
[MPa]
[%]

Fig. 4.10  Pressure override

0

0.2

0.4

0.6

0 2 4 6 8 10 12 14

H
ys

te
re

si
s 

[%
]

Pre-set supply pressure [MPa]

Fig. 4.11  Experimental results of hysteresis



第 4 章　水圧リリーフ弁の開発 145

開発した弁は，実験した範囲内ではキャビテ－ション騒音を発生しなかった．これは二

段階圧力降下によってキャビテーションが防止されたことを示す．この詳細は次節で考察す

る．

4.5  考察

主弁は，二段階圧力降下を実現するために二つの直列絞りを有する．絞りの効果は，中

間絞りを調べることによって観察することができる．理想的な中間圧力の値は，無次元の中

間圧力 (pm − pt)/(ps − pt) = 0.5 を常に満足する．しかしながら，この値は二つの絞りが完全に

同時に閉止する必要があるため，実現が困難である． クラッキング圧力の不確かさを避け

るため，開発した弁では第二絞りにおける封止を優先させた．

この設計原理では，入口圧力がクラッキング圧力未満のとき，第二絞りは閉じているが

第一絞りはわずかに開いている．この状態では，中間絞りは入口圧力に等しい．すなわち，

無次元の中間圧力は 1 である．主弁がクラッキング圧力で開き始めると，水は主弁を流れ，

第一絞りで圧力が降下する．同時に，無次元中間圧力は減少する．その値は，二つの絞りの

直径の比によって定まる値に近づく．図 4.12 は，代表的な設定圧力の元での無次元中間圧

力について，実験値とシミュレーション結果を比較したものである．実験とシミュレーショ

ンとの乖離は比較的大きいが，二つの絞りによって圧力降下が効果的に行われていることを

示している．乖離の原因は，流量係数を正しく見積もっていないことや，それぞれの絞りに

おいて対向する面の粗さによる影響，または弁部品の弾性変形などが考えられる．

0.5

0.6

0.7

0.8

0.9

1

0 5 10 15 20

D
im

en
si

on
le

ss
 

in
te

rm
ed

ia
te

 p
re

ss
ur

e 
[-

]

Flow rate [l/min]

Pre-set supply pressure
 [MPa]Exp.Sim.

  7
14

Fig. 4.12  Dimensionless intermediate pressure in the space
 between two throttles of the main valve



第 4 章　水圧リリーフ弁の開発 146

弁の圧力流量特性では，圧力オーバライドが小さく，シミュレーションと実験値はよく

一致したが，中間圧力は定量的にあまり一致しなかった．これは，パイロット弁によって供

給圧力を直接検知したことの結果と考えられる．供給圧力はばねによる力と釣り合い，外乱

はパイロット弁に働く流体力である．しかし，パイロット流量は中間圧力とは独立である．

したがって，中間圧力は弁の圧力流量特性に影響を及ぼさない．

中間圧力は，主弁に働く流体力を変化させるため，弁の安定性に影響を与えるであろう．

主弁の二段絞りを構成する部品の剛性が低いと，圧力が作用した際に部品が変形し，絞りの

開口面積が変化する．これにより中間圧力が変動し，弁の安定性が悪化する．したがって，

二段絞りを構成する部品は，その変形が無視できる程度まで剛性を高める必要がある．本章

の設計では，この方向の研究は行わず，主弁に粘性ダンパを追加することによって弁の安定

性を与えた．

4.6  結言

定格圧力 14 MPa で作動するバランスドピストン形水圧リリーフ弁を開発した．キャビテ

ーションを防止するために，主弁は二つの直列絞りを有する．開発した弁は実験した範囲内

ではキャビテーション騒音を発生しなかった．主弁を静圧軸受によって支持し，その弁とス

リーブの間の円環状すき間はパイロット圧力への絞りとして利用した．圧力オーバライドを

低減させるため，パイロット弁が供給圧力を直接検知する構造とした．弁の安定性を得るた

め，主弁とパイロット弁との間にダンピングオリフィスを挿入するだけでなく，主弁に粘性

ダンパを設けた．静特性及び動特性の数値シミュレーションを行い，弁の寸法を定めた．

リリーフ流量 20 l/min までの実験において，圧力オーバライドは設定圧力の約 1% であ

った．実験でのヒステリシスは設定圧力の約 0.1% であった．したがって，静圧軸受によっ

て主弁が滑らかに運動していることを確認した．

本章における水圧用リリーフ弁の開発を通じて得られた設計指針は，以下のとおりであ

る．

(1) 主弁の二段絞りについて

• 二段の絞りの直径を可能な限り等しくする．

• 絞りの流入部及び流出部において，流れの剥離が生じないよう角部に丸みをつける．

• 弁と組み合わせる弁座部品は軸方向に分割し，加工精度を高める．

• 二段の絞りを構成する部品の剛性を高める．

(2) 主弁について

• 主弁摺動部に静圧軸受を組み込む．

• 主弁の支持に必要な漏れ流量を，パイロット流量として利用する．

• 主弁の振動抑制のため，粘性ダンパを組み込む．
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第 5章

水圧用減圧弁の開発

本章では，パイロット形水圧用減圧弁の新しい設計を提案する．開発した弁は，14 MPa
までの一次圧力において，負荷流量範囲 2.7–15 l/min で，二次圧力下限 3.5 MPa まで作動

する．設計した弁の大きな特徴は，キャビテーションを防止するために主弁を二段絞りと

したこと，パイロット弁が二次圧力を直接検知すること，一次圧力ポートからパイロット

圧力室への漏れを排除したこと，及び主弁の運動を安定化させるために粘性ダンパを装着

したことである．弁の寸法を定めるため，動的及び静的な解析を行った．製作した弁につ

いて静特性実験を行った．一次圧力が 14 MPa までの範囲で，キャビテーション騒音は発

生しなかった．製作した弁の静特性は，シミュレーションによる予測値とよく一致した．

測定された二次圧力の変動は，14MPa までの一次圧力変化に対しては約 0.2 MPa，15 l/min
までの負荷流量変化に対しては 0.5 MPa であった．

5.1  緒言

減圧弁は，水道水供給系の圧力制御用としてよく使用されており，その静特性及び動特

性については研究例がある(1–3)．それらのシステムの運転圧力水準は 1 MPa 程度である．油

圧駆動システム用減圧弁は，14 MPa 程度の主回路圧力を，それよりも低圧な副回路系へ減

圧する．これにより，異なる圧力水準を単一の圧力源で運転することができる．

従来の減圧弁の代表的な構造を，図 5.1 に示す．(a) は直動形 (single-stage)，(b) はパイ

ロット形 (two-stage) である(4)．ばねの代わりに比例電磁ソレノイドを用いた弁も開発され

ている(5–7)が，本研究ではばねによって圧力設定をおこなう形式とする．通常，直動形は低

圧システム用で，パイロット形は高圧用である．

(a)  Direct type (b)  Pilot- operated type

p1

p2

pp

p1

p2

Drain

Fig. 5.1  Two types of conventional pressure-reducing valve
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直動形では，二次圧力による力とばねによる力の平衡によって，スプール弁の開度を調

整している．構造が単純で応答速度も速いが，高圧用途には強力なばねが必要である．また，

弁の振動抑制のためにはダンピング用絞りなどのパラメータを適切に設計する必要がある

(8–10)．

パイロット形では，ポペット形式のパイロット弁がパイロット圧力 (pp) を制御する．二

次回路の流体が固定絞りを通ってパイロット圧力室に流れるため，パイロット圧力は二次圧

力よりもやや低い．パイロット形は直動形よりも静特性が良く，小形で高圧用途に向くため，

油圧用では幅広く使用されている．

本章では，14 MPa の圧力水準で運転できる新しい構造を有する水圧駆動用パイロット形

減圧弁を開発する．構造上の主な特徴は，以下のとおりである．

• キャビテーションの防止のため，主弁に二段の直列絞りを採用した．

• 一次圧力の変化がパイロット圧力室に伝わらないよう，摺動部すき間の途中に二次圧

力を導いた．

• 静特性向上のため，パイロット弁が二次圧力を直接検知するようにした．

• 弁の安定性を改善するため，主弁に粘性ダンパを装着した．

高水圧用の弁では，絞りにおける圧力差及び流量が大きいとキャビテーションが発生し

やすい．キャビテーションを抑制するためには，複雑な流路によって圧力を徐々に降下させ

ることが効果的であるが(11, 12)，弁寸法が大きくなる．本研究では，複数段の絞りによって圧

力が段階的に降下するよう(13–20)，主弁に二段の絞りを採用した．

図 5.1(b) に示した従来型の油圧駆動用減圧弁の構造では，主弁周りの円環状すき間が，

一次圧力ポートからパイロット圧力室への漏れ流路となる．水の低粘度による漏れ流れは，

一次圧力 (p1) の変動をパイロット圧力 (pp) に伝え，結果として二次圧力 (p2) が変動する．

この影響を防止するため，図 5.2 に示した構造では，円環状すき間の途中に二次圧力を導く

圧力案内孔を設けてある．この機能については，5.2 節で説明する．

二次圧力の変動を低減させるため，本設計では二次圧力をパイロット弁に導き，パイロ

ット弁が二次圧力を直接検出する構造とした．この設計原理は，油圧用リリーフ弁(21, 22)，減

圧弁(6)，及び水圧用リリーフ弁(17–19)でも採用されている．しかしながら，この設計原理を水

圧用の弁に適用すると，圧力供給源のポンプ脈動に対して弁が激しく振動する．よって本設

計では，主弁に粘性ダンパを装着し，必要な減衰特性が得られるようにした．

開発した水圧用減圧弁は，14 MPa までの一次圧力に対し，二次圧力を 3.5 MPa まで減圧

するよう作動する．弁の寸法は，静特性及び動特性の数値シミュレーションに基づいて定め

た．一次圧力 14 MPa 及び負荷流量 15 l/min までの静特性実験を行い，弁の性能，すなわち

圧力流量特性，一次圧力と二次圧力の関係，圧力変動，及びヒステリシスについて評価した．
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使用記号

cd* 絞りの流量係数 [–]

d* 直径（図 5.3 参照） [m]

Di 主弁スリーブの i 番目絞りの内径 [m]

Fc 主弁に働くクーロン摩擦 [N]

Fd, Fs それぞれ，主弁に働く動的及び静的な流体力 [N]

H* 無次元ヒステリシス（式(5-21)及び(5-22)参照） [–]

hxi 主弁の i 番目絞りの軸方向開口高さ [m]

h0i 主弁の i 番目絞りの軸方向初期隙間 [m]

km, kp それぞれ，主弁及びパイロット弁のばね定数 [N/m]

l* 長さ（図 5.3 参照） [m]

li 主弁の i 番目絞りの減衰長さ [m]

mm, mp それぞれ，主弁及びパイロット弁の等価質量 [kg]

（対応するばね質量の 1/3 を含む）

mfm, mfp それぞれ，主弁及びパイロット弁と共に運動する水の質量 [kg]

p* 圧力（図 5.3 参照） [Pa]

p1, p2 それぞれ，一次圧力及び二次圧力 [Pa]

p1ref, p2ref それぞれ，参照一次圧力及び参照二次圧力 [Pa]

pD* 一次圧力または負荷流量の減少時における平均二次圧力 [Pa]

pI* 一次圧力または負荷流量の増加時における平均二次圧力 [Pa]

pm 中間圧力（図 5.3 参照） [Pa]

q* 流量（図 5.3 参照） [m3/s]

q2 負荷流量 [m3/s]

q2ref 参照負荷流量 [m3/s]

V* 体積（図 5.3 参照） [m3]

x 主弁の変位 [m]

x0 主弁用ばねの初期圧縮量 [m]

y パイロット弁の変位 [m]

y0 パイロット弁用ばねの初期圧縮量 [m]

β 水の体積弾性係数 [Pa]

δ * 円環状すき間の半径方向高さ（図 5.3 参照） [m]

µ 水の粘度 [Pa·s]

ρ 水の密度 [kg/m3]

θc ポペット弁の半頂角 [–]

θf 主弁絞りにおける噴流の流出角 [–]
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5.2  設計した弁の構造

開発した弁の断面図を図 5.2 に示す．弁の取付面寸法は，ISO コード 5781-AG-06-2-A に

一致している．弁本体及びほとんどの内部部品は，それぞれ銅合金及びステンレス鋼で製作

した．主弁の材料は，第 2 章において高いキャビテーション壊食耐性を示したアルミニウム

青銅とした．弁の機能及び寸法の定義は，図 5.3 に示す．弁の基準寸法を，表 5.1 に示す．

これらの寸法は，5.3 節で述べる設計解析に基づいて定めた．

キャビテーションを防止するため，著者らによる他の水圧弁(17–20)と同様に，本設計では主

弁に二つの直列絞りを採用した．二つの絞りにおける圧力降下が等しくなるよう，それらの

寸法は同一とした．すなわち，d1 = d2, D1 = D2及び h01 = h02である．

二つの絞り間の空間における中間圧力は，絞りの開口面積の比によって定められる．し

たがって，開口面積が小さいとき，加工誤差が中間圧力に及ぼす影響が相対的に大きくなる．

二つの絞りの軸間距離を精密に定めるため，弁スリーブは三部品から構成される．中央のス

リーブ部品は，第二絞りの固定エッジでもあるが，その軸方向長さは主弁の二つの絞りにお

けるメータリングエッジの距離と等しくした．

図 5.1(b)に示した従来の油圧用減圧弁では，主弁周りの円環状すき間を通る漏れ流れによ

って，一次圧力 (p1) がパイロット圧力 (pp) に影響を及ぼす．その影響の大きさはすき間や

絞りの寸法によって変化する．ある仮定した寸法を用いた試行計算を行った結果によると，

主弁内の絞りを通る流量に対する漏れ流量の割合は，10% 以上に達した．この影響を排除

するため，図 5.2 の設計では弁構造を工夫している．主弁内部及び斜めに開けられた穴（図

5.3(a)も参照）を通じて，円環状すき間の途中に，二次圧力 p2 を導いた．この構造により，

パイロット流量は ppと p2の圧力差のみに依存し，p1の影響が無くなる．

パイロット圧力室と，斜めの穴が開けられている溝部分との間の円環状すき間は，ppと p2

の圧力差を生じさせるために必要な流体絞りとして利用した．主弁に偏心が生じるとすき間

の流体絞り抵抗が変化してしまうため，主弁の偏心を防ぐためのウェアリングを装着した．

主弁の滑らかな運動のためには，ウェアリングの代わりに，第 4 章で示した水圧リリー

フ弁(19)のように静圧軸受を組み込むことが望ましい．しかしながら，静圧軸受が十分な支持

力を発生するためには，ある程度の圧力差を必要とする．水圧リリーフ弁では，供給圧力の

約半分の圧力を，静圧軸受の圧力源として利用できた．しかし，本研究の減圧弁では摺動部

に生じる圧力差 (p1 − p2) しか利用できない．これは，主弁の動き始めではゼロである．した

がって，この減圧弁では静圧軸受を採用しなかった．

パイロット弁の円錐状ポペット弁の先端を延長し，圧力検出ロッドとして使用した（図

5.3(b)）．二次圧力はロッドの左端に作用し，それによる力はポペット弁右端を押すパイロッ

ト用ばねによる力と釣り合う．したがって，パイロット弁は二次圧力を直接検出する．
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主弁の安定性を改善するため，主弁に粘性ダンパを装着した．それに加え，水圧リリー

フ弁の場合と同様な効果(18, 19)を期待し，主弁とパイロット弁との間にはダンピングオリフィ

スも挿入した．
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Fig. 5.2  Cross-section of the developed valve
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Table 5.1  Reference dimensions of the developed valve
Main valve
d1 17.995 mm D1 18.01 mm h01 0.5 mm
d2 17.995 mm D2 18.01 mm h02 0.5 mm
d0 17.995 mm l0 14 mm δ0 7.5 µm
dp 17.94 mm lp 5 mm δp 35 µm
dd 11.985 mm ld 4 mm δd 12.5 µm
km 12.7 N/mm x0 5 mm mm 130 g
Vm 2.4 cm3 Vd0 0.4 cm3

Pilot valve
dr 2.99 mm lr 10 mm δr 10 µm
kp 19.4 N/mm dv 3.01 mm θp 20 deg
Vp0 2.3 cm3 mp 5 g

5.3  設計のための解析

弁の寸法を定めるため，設計解析を行った．基礎式を簡潔にするため，以下の仮定を設

けた．

(a) 狭い円環状すき間を通る流れは，平行平板間の層流と見なす．

(b) 漏れ流量によって弁に働く粘性抵抗力は，圧力及びばねによる力に比べて無視できるほ

ど小さい．

(c) 弁の絞りにおいて，キャビテーションは発生しないものとする．

(d) 主弁絞りにおける流出角は，定数 (69°) とする．

(e) 弁部品の弾性変形は小さく，無視できる．

(f) ドレインポート圧力は，二次圧力に比べて無視できるほど小さい．

5.3.1  絞りを通る流量絞りを通る流量絞りを通る流量絞りを通る流量

本節では，基礎式を示す．絞りを通過する流量は，以下のとおりである．

q c d h p pm1 d1 x1 1 m  = + −1
2

1
22π δ ρ( )( )  for hx1 ≥ 0 (5-1)

q c d h p pm2 d2 x2 m 2  = + −2
2

2
22π δ ρ( )( )  for hx2 ≥ 0 (5-2)

q d
l

p pd
d d

d
d= −

π δ
µ

3

212
( ) (5-3)

q d
l

p p0
0 0

3

0
1 212

= −
π δ

µ
( ) (5-4)
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q
d

l
p pp

p p

p
2 p= −

π δ
µ

3

12
( ) (5-5)

q d
l

p pr
r r

r
2 p= −

π δ
µ

3

12
( ) (5-6)

q c d y p pt dp v p p t= −π θ ρsin ( )2 (5-7)

ただし，cd1, cd2及び cdpは，それぞれ主弁の第一，第二絞り及びパイロット弁の流量係数であ

る．

弁は剛体と仮定しているため，主弁の第一及び第二絞りの，軸方向及び半径方向のすき

間は，それぞれ

h h x D d
h h x D d

x1 01

x2 02

= − = −
= − = −

UVW
, ( )
, ( )
δ
δ

1 1 1

2 2 2

2
2

(5-8)

である．

5.3.2  運動方程式及び連続の式運動方程式及び連続の式運動方程式及び連続の式運動方程式及び連続の式

ダンピング機構の寸法を定めるため，動的な解析が必要である．本節では，弁の運動方

程式を導出する．

主弁及びパイロット弁の運動方程式は，それぞれ

( ) sgn ( )m m d x
dt

dx
dt

F k x x

A p A p A p A p A p F F

m fm c m

m m 2 d d p p s d

+ + F
HG
I
KJ + +

= + + + − + +

2

2 0

1 1 2 (5-9)

及び

( ) ( )

( ) ( )

m m d y
dt

C dy
dt

k y y

A p A A p K y p p

p fp p p

r v r p fp p t

+ + + +

= + − − −

2

2 0

2 (5-10)

である．ただし，

A d d A d d

A d d d d A d

A d A d A d

1 0 1 m 1 2

2 2 d 0 p d d

p p r r v v

= − = −

= − − + =

= = =

U
V
||

W
||

π π

π π

π π π

4 4

4 4

4 4 4

2 2 2 2

2 2 2 2 2

2 2 2

e j e j
e j

, ,

, ,

, ,

(5-11)

F c d h p p c d h p ps f d1 x1 1 m d2 x2 m 2= + − + + −2 1
2

1
2

2
2

2
2π θ δ δcos ( ) ( ){ } (5-12)
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F l dq
dt

l dq
dt

dx
dt

c d l h p p
h

c d l h p p
h

d
m1 m2

d1 x1
1 m

x1
d2 x2

m 2

x2

= +F
HG

I
KJ

≈ −
−
+

+
−
+

R
S|
T|

U
V|
W|

ρ

π ρ
δ δ

1 2

1 1 2
1
2 2 2 2

2
22 (5-13)

C d l K c dp
r r

r
fp dp v p= =πµ

δ
π θ, sin 2 (5-14)

である．式(5-13)は，主弁に働く動的な流体力を表す．この力 Fd は，弁室内の流体が加速さ

れることによって発生する力である(9)．流れは外向きであるから，動的な流体力は弁の運動

方向とは逆向きに作用し，弁を安定化させる．

本設計では d1 = d2であるから，Am = 0 である．それゆえ式(5-9)の Am pmの項は消去される．

さらに，設計上は hx1 = hx2及びδ1 = δ2である．よって式(5-12)より，定常状態の流体力 Fsは，

中間圧力 pm の影響を受けないことがわかる．したがって，中間圧力がその理想値から外れ

たとしても，この弁の圧力流量特性にはほとんど影響を及ぼさない．

式(5-10)の右辺において，dr ≈ dv であるから第二項は無視できる．第三項は流体力を表す

が，これは第一項よりも十分小さい．それらの大きさの比を求めると，以下のとおりである．

K y p p
A p

c d y
d

p p
p

c
p
p

y
d

fp p t

r

dp v p

r

p t

dp p
p

r

( ) sin ( )

sin

−
=

−

≈ <<

2
2

2

2

2
4

4 2 1

π θ

π

θ (5-15)

したがって，定常状態におけるパイロット弁の変位は，近似的に次式で与えられる．

k y y A pp r( )+ =0 2 (5-16)

これより，パイロット弁の変位によって二次圧力 p2を精度良く検知できることがわかる．

連足の式は以下のとおりである．

d p
dt V

q qm

m
m1 m2= −

β b g (5-17)

d p
dt V

q q q q q A dy
dt

2

2
m2 0 p r 2 r= + − − − −F
HG

I
KJ

β (5-18)

d p
dt V A x

q A dx
dt

d

d0 d
d d=

+
−FHG
I
KJ

β (5-19)

d p
dt V A x

q q q A dx
dt

p

p0 p
p r t p=

−
+ − +F

HG
I
KJ

β (5-20)

ただし，Vp0及び Vd0は，それぞれ Vp及び Vdの，x = 0 における初期値である．
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5.3.3  シミュレーションシミュレーションシミュレーションシミュレーション

減圧弁の二次圧力の静特性は，式(5-1)～(5-20)から時間の導関数を消去して数値的に解く

ことによって得られる．二次圧力 p2 は，パイロット用ばねの初期圧縮量 y0 によって調整さ

れる．しかしながら，p2 は y0 だけで完全に定まるのではなく，一次圧力 p1 及び負荷流量 q2

の両方からも影響を受ける．言い換えると，p2は y0, p1及び q2の関数である．すなわち，

p f y p q2 0 1 2= ( , , ) , (5-21)

である．ただし，p2 に対する p1 及び q2 の影響は小さい．これらの影響を調べるため，二種

類のシミュレーションを行った．第一の計算では q2 の値を定数とし，p1 の変化に対する p2

の変化を調べる（図 5.4）．第二の計算では p1 の値を定数とし，q2 の変化に対する p2 の変化

を調べる（図 5.5）．この設計段階ではクーロン摩擦が不明であるため，図 5.4 及び 5.5 に示

すシミュレーションでは，摩擦無しと仮定した．

シミュレーションにおいて，p2の基準値（= p2ref）は 3.5, 7.0, 10.5 MPa のいずれかに設定

した．それぞれの p2refの値に対し，y0の値は以下のように定めた．まず p2ref, q2ref及び p1 = p1ref =

p2ref + K を定める．ここで K は任意の正の定数とするが，ここでの計算では K = 1 MPa とし

た．それから，式(5-21)を満たすように y0 を定める．実際の計算では，関数 f を陽な形で求

める必要は無い．p2ref, p1ref及び q2refを式(5-1)～(5-20)に代入することで，必要な y0の値が得ら

れる．

図 5.4 は，14 MPa までの一次圧力の変化に対し，p2refの値を様々に変えて二次圧力を計算

した結果を示す．基準流量 q2refは，5, 10 及び 15 l/min の三種類とした．すべての曲線は，p1 =

p2ref の近くで折れ曲がる．さらに p1 を増加させると，p2 はわずかに減少する．これは，圧力

差 p1 − p2が増加すると，主弁を閉じる方向に働く流体力が増加するためである．p2ref = 3.5 MPa

及び q2 = 15 l/min の条件で計算された p2の減少量は，p2refの 2% である．
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Fig. 5.4  Simulation: primary pressure-secondary pressure
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図 5.5 は，一次圧力を 14 MPa とし，負荷流量を 15 l/min まで変化させて計算した二次圧

力を示す．y0の値は，q2 = 15 l/min のとき p2 = p2refを満たすように定めた．q2の変化による p2

の変化は非常に小さいが，p2refが小さくなるほど q2の変化による p2の変化が大きくなる．p2ref

= 3.5 MPa のとき，流量範囲 0–15 l/min に対するの p2減少分は，p2refに対して 3% であった．
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Fig. 5.5  Simulation: load flowrate-secondary pressure

主弁に装着する粘性ダンパの寸法を定めるため，一次圧力または負荷流量のステップ変

化に 対する 二 次 圧 力 の 過 渡 応答を 計算し た．式 (5-1) ～ (5-20) のモデ ル化に は

MATLAB/Simulink®を用い，解法には 4 次のルンゲ・クッタ法を用いた．計算の時間刻みは

5 µs の固定ステップとした．減圧弁下流の流体体積は，過渡応答に大きな影響を及ぼすため，

実験装置での値と等しくした．二次圧力の初期値は 7 MPa である．ダンパの影響を明確に示

すために，この過渡応答計算ではウェアリングに働くクーロン摩擦を無視した．

図 5.6(a)では，入力信号として一次圧力の矩形波を用いた．負荷流量は定数（10 l/min）

に設定した．初期状態で 14 MPa の一次圧力は，0 ms において 8 MPa に変化し，150 ms にお

いて元の 14 MPa に戻る．図 5.6(b)では，入力信号は負荷流量の矩形波である．一次圧力は

定数（14 MPa）に設定した．初期状態で 10 l/min の負荷流量は，0 ms において 15 l/min に変

化し，150 ms において元の 10 l/min に戻る．

図 5.6 には，四種類の過渡応答がある．p1の増加，p1の減少，q2の増加，q2の減少である．

系が線形でないため，入力信号の正負の変化に対する過渡応答の変化は，対称的ではない．

主弁にダンパが装着されると，すべての過渡応答は振動がより早く減衰するが，振動波形の

最大振幅は増加する．
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Fig. 5.6  Simulation results of dynamic response

5.4  実験

5.4.1  実験装置及び実験方法実験装置及び実験方法実験装置及び実験方法実験装置及び実験方法

実験装置を図 5.7 に示す．水圧源として，アキュムレータ付きの三連ピストンポンプを使

用した．定格圧力は 21 MPa，定格流量は 20 l/min である．減圧弁の一次圧力は，第 4 章で

開発した水圧リリーフ弁(19)によって設定した．その圧力変動は約 1% である．負荷流量は，

供試弁下流に接続した手動のニードル弁で調節した．負荷流量は，2.7 l/min 以上の流量での

測定精度が 2% 程度のタービン型流量計によって測定した．ドレイン流量は，0.1–2.8 l/min

の流量範囲での測定精度が 2% 程度の，別のタービン型流量計によって測定した．圧力測定

系の分解能は，約 10 kPa である．水温は，タンクへの戻り回路にある冷却器によって，25°–

30°C に保った．
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Fig. 5.7  Experimental rig

実験は，二つのパラメータ p1 及び q2 を変えて行った．それら二つのパラメータの影響を

調べるために，以下の二種類の実験を行った．

(1)  p1の変化に対する p2の測定手順

• 試験回路のリリーフ弁を用いて，p1を p2ref + 1 MPa に設定する．

• q2 = q2refのとき p2 = p2refとなるよう，減圧弁及び二次圧力ラインの流量調節弁を設定

する．

• p1を p2ref − 1.5 MPa まで下げ，測定を開始する．

• 14 MPa までの範囲で p1を増加・減少させ，p2, q2及び pmの値を測定する．

(2)  q2の変化に対する p2の測定手順

• 二次圧力ラインの流量調節弁を全閉にし，リリーフ弁で p1を定める．

• q2 = 15 l/min のとき p2 = p2refとなるよう，減圧弁及び二次圧力ラインの流量調節弁を

調整し，測定を開始する．

• 流量調節弁を操作し，q2 を 2.7–15 l/min の範囲で減少・増加させ，p1, p2 及び pm の値

を測定する．

• 測定の間，p1が一定となるよう，必要に応じリリーフ弁を調整する．

5.4.2  実験結果実験結果実験結果実験結果

図 5.8 は，定常状態における一次圧力と二次圧力の関係を示す．この図には，9 種類の実

験結果及びそれに対応するシミュレーション結果がプロットしてある．二次圧力の基準値は，

3.5, 7.0 及び 10.5 MPa である．それぞれの基準圧力に対し，負荷流量を 5, 10 及び 15 l/min と

している．一次圧力の変化に対し，二次圧力の変動は小さい．その変動は，負荷流量の増加

に伴って増加する．しかしながら，観測された圧力変動は，最大でも 0.2 MPa である．

図 5.9 は，負荷流量と二次圧力の関係を示す．図中には，同時に測定した一次圧力も，実

験条件としてプロットしてある．一次圧力と二次圧力の差圧が小さいとき，たとえば p2ref =
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10.5 MPa では，二次圧力はわずかにヒステリシスが見られるが，ほぼ一定値を保つ．差圧が

大きくなると，負荷流量の変化に伴う二次圧力の変化が増加し，ヒステリシスも大きくなる．

シミュレーションと実験値の差は，二次圧力が低いほど大きくなる．この差の主な原因は，

シミュレーションではゼロとしたウェアリングのクーロン摩擦である．
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主弁は，二段階圧力降下を実現するため，二段絞りを有する．それらの絞りの効果は，

中間圧力を調べることによって観察できる．中間圧力の理想値は，一次圧力と二次圧力のち

ょうど中間の値，すなわち (pm − p2)/(p1 − p2) = 0.5 である．
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図 5.10 は，一次圧力の変化に対する無次元中間圧力を示す．このデータは，基準二次圧

力が 7 MPa の場合に測定したものである．二次圧力の設定値（= 7 MPa）より一次圧力が小

さいとき，主弁は完全に開いている．一次圧力が 7 MPa 以上になると，主弁が閉じ始める．

無次元中間圧力はある値に近づくが，それは明らかに 0.5 ではない．0.5 からの偏差は，二

つの絞りの特性が等しくないことによる．弁室形状の違い及び加工誤差により，絞りの特性

が異なったものと考えられる．

図 5.11 は，負荷流量の変化に対する無次元中間圧力の変動を示す．一次圧力の違いによ

ってグラフの特性が変わるのは，主弁変位の違いによる．負荷流量が 5 l/min より大きいと

きは，同じような値に近づく．負荷流量が 5 l/min より小さいとき，0.5 からの偏差は非常に

大きくなる．すなわち，主弁が限界近くまで閉じていることを表す．この状態では，わずか

な加工誤差であっても二つの絞りにおける圧力降下に大きな不均衡をもたらす．
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図 5.8 で見られるように，中間圧力の変化は定常状態の二次圧力にほとんど影響を及ぼさ

ない．二次圧力は主弁の変位によって定まり，その変位は中間圧力から受ける影響が小さい．

これは，d1 = d2としたことにより，中間圧力によって主弁が受ける力が相殺されるためであ

る．

パイロット形減圧弁はドレイン流量を発生させる．ドレイン流量は二次圧力に直接影響

しないが，パイロット弁の運転状態を示している．図 5.12 は，一次圧力の変化に対するド

レイン流量を示す．負荷流量の増加に伴い，ドレイン流量は減少する．測定した流量の大き

さは，シミュレーションによる値とよく一致している．しかしながら，実験結果ではヒステ

リシスを示しており，特に一次圧力減少時でシミュレーションとの差が生じている．このド

レイン流量のヒステリシスは，図 5.8 の二次圧力に見られたヒステリシスと対応している．

図 5.13 は，負荷流量の変化に対するドレイン流量を示す．一次圧力の増加に伴い，ヒス

テリシスが増加し，またシミュレーションと実験結果の差も増加している．
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5.5  考察

すべての実験を通じ，開発した弁はキャビテーション騒音を発生せず，十分な安定性を

有している．したがって，主弁に採用した二段絞り及び粘性ダンパは，効果的に作動したも

のと考えられる．

二次圧力は，一次圧力及び負荷流量の広い範囲に渡ってほとんど一定であったが，ウェ

アリングの装着によってヒステリシスが観測された．ヒステリシスは，一次圧力と二次圧力

の差圧が大きいほど増加した．この傾向は，ウェアリングと弁スリーブとのクーロン摩擦が，

一次圧力と二次圧力の差が大きいほど増加するという事実に対応する．

二種類の実験結果に現れるヒステリシスの大きさを，それぞれ以下の式で定義する．

H
p p
p pp

Ip Dp

Ip Dp
=

−

+
×100 (5-22)

H
p p
p pq

Iq Dq

Iq Dq
=

−

+
×100 (5-23)

これらの式は，それぞれ一次圧力及び負荷流量の変動に対するヒステリシスを表す．上式に

おいて，pIp は一次圧力増加時の二次圧力の平均値，pDp は一次圧力減少時の二次圧力の平均

値を示す．同様に，pIq及び pDqはそれぞれ負荷流量の増加時及び減少時のものである．

ウェアリングのクーロン摩擦を定数 (4 N) と仮定して再度シミュレーション計算を行い，

上記の実験結果と比較した．図 5.14 より，ヒステリシス Hp は基準二次圧力の増加と共に増

加し，その最大値は約 2% であることがわかる．また，基準負荷流量の変化によるヒステリ

シスの変動は小さい．図 5.15 より，ヒステリシス Hq は一次圧力の増加によって減少し，最

大値は約 3% である．多くの実用例において，この水準のヒステリシスは許容範囲内であろ

う．
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中間圧力は，主弁に働く流体力を変化させるため，弁の安定性に影響を及ぼす可能性が

ある．弁の開発において，この方向の研究は行わず，主弁にダンパを装着することによって

安定性を与えた．

本研究で行ったシミュレーションは，より良い設計寸法を探るためには効果的である．

しかしながら，精密な解析のためには，摩擦力，流量係数及び流出角などで仮定したパラメ

ータの値について，再検討が必要であろう．

5.6  結言

14 MPa で動作する水圧用減圧弁を開発した．弁の特徴は以下のとおりである．

• キャビテーション防止のため，主弁に二段絞りを採用した．

• 一次圧力が二次圧力に影響しないよう，主弁の摺動部に二次圧力を導いた．

• 静特性向上のため，パイロット弁が二次圧力を直接検知するようにした．

• 弁の安定性を改善するため，主弁に粘性ダンパを装着した．

弁の寸法を定めるために数値シミュレーションを行い，製作した弁性で実験を行った．

開発した弁は，14 MPa までの一次圧力の元で，二次圧力が 3.5 MPa まで，負荷流量が 2.7–15

l/min の範囲で動作した．実験した範囲内では，キャビテーション騒音は発生しなかった．

測定した静特性は，シミュレーション結果とよく一致した．測定した二次圧力の変動量は，

14 MPa までの一次圧力変化に対しては約 0.2 MPa，15 l/min までの負荷流量変化に対しては

約 0.5 MPa であった．

本章における水圧用減圧弁の開発を通じて得られた設計指針は，以下のとおりである．

(1) 全体構造について

• 一次圧力室からパイロット圧力室までの摺動部すき間に，二次圧力を導く．

• 主弁摺動部のすき間を通る漏れ流量を，パイロット流量として利用する．
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(2) 主弁の二段絞りについて

• 二段の絞りの直径を等しくする．

• 弁と組み合わせる弁座部品は軸方向に分割し，加工精度を高める．

(3) 主弁について

• 主弁のウェアリング装着部には，大きな圧力差が作用しないようにする．

• 主弁の振動抑制のため，粘性ダンパを組み込む．
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第 6章

水圧用流量調整弁の開発

本章では，水圧用圧力補償型流量調整弁の新しい設計を示す．開発した弁の運転圧力差

範囲は 1–14 MPa，調整可能流量範囲は 2.7–17 l/min である．圧力補償弁及び流量調節弁は

直列に接続され，圧力補償弁が上流に配置してある．設計した弁の主な特徴は，圧力補償

弁におけるキャビテーションを防止するための二段絞り，流体力補償用リング，及び弁の

運動を安定化させるための粘性ダンパである．弁寸法は，動的及び静的な解析を元に定め

た．製作した弁について，実験を行った．14 MPa までの運転圧力範囲では，キャビテーシ

ョン騒音が発生しなかった．流体力補償用リングを装着することによって，設定流量に対

するヒステリシスは 0.5% から 2.5% に増加したが，流量変動は 8% から 4% に減少した．

6.1 緒言

流量制御弁には，ニードル弁やゲート弁のような単純な絞り弁がある．より高機能かつ

通常使用される流量制御弁は，圧力補償や温度補償機能を有する．圧力補償型流量調整弁は，

流量調節用絞り弁と圧力補償弁から構成される．流量調節用絞り弁は流量を定め，圧力補償

弁は流量調節用絞り弁前後の圧力差を一定に保つように作動する．本章では，水圧駆動シス

テムに使用する圧力補償型流量調整弁を開発する．温度変化による水の粘度変化は，他の液

圧駆動用流体に比べて小さいため，温度補償に関しては本研究では取り扱わない．

流量調整弁には，二方形及び三方形がある．流量を一定に保つため，二方形では圧力損

失を調整するのに対し，三方形では超過流量を外部へ排出する(1, 2)．本章で設計した流量調

整弁は，二方形に属する．

二方形流量調整弁では，流量調節用絞り弁及び圧力補償弁は直列接続される．圧力補償

弁が上流側にある形式（図 6.1(a)）と，圧力補償弁が下流側にある形式図 6.1(b)とがある．

どちらの機能も同じであるが，漏れ流量特性が異なる．水圧駆動用では，(a)の形式が望まし

い．(b)の形式では，流量調整弁の上流と下流とを直接接続する漏れ流路が存在するため，圧

力差が増加すると漏れ流量が増加する(3, 4, 5)．(b)の形式で試作した水圧用流量調整弁では，漏

れ流量を補償することによって，弁全体の通過流量をほぼ一定にすることは可能であった．

しかし，弁寸法のわずかな変化に対しても弁の圧力流量特性が大幅に変化し，製作上の問題

が残った(5)．したがって，本章では(a)の形式を扱う(6)．

流量調節用絞り弁前後の圧力差は通常ほぼ一定であるから，流量調整弁の上流と下流と

の圧力差が増加すると，圧力補償弁における圧力降下が増加する．圧力差の増加は圧力補償

弁絞りにおける流速を増加させる．流速が大きいほど，弁を閉じる方向に働く流体力が大き

くなるため，圧力補償弁の開口面積が所望の値よりも小さくなり，流量が減少する．したが



第 6 章　水圧用流量調整弁の開発 169

って，流量調整弁の上流と下流との圧力差が増加すると，流量がわずかに減少する(3, 4, 7, 8)．

圧力差の増加に伴う流量の減少率は，流量が大きいほど顕著になる．

流量調節用絞り弁における圧力降下は通常小さい．弁の入口と出口間の圧力差のほとん

どは，圧力補償弁で生じる．単一の絞りにおける圧力差が大きいとキャビテーションが容易

に発生するが，市販の流量調整弁の圧力補償弁は単一絞りである．したがって，水圧用流量

調整弁では，キャビテーションに対する何らかの対策が必要である(2)．また，摺動部の摩擦

及び摩耗，漏れ流量の増加，減衰の不足といった，水の低粘度及び潤滑性の不足に起因する

問題に対しても，対策が必要である．

本章における弁の基本構造は，上述した問題に対応するよう設計した．弁の構造上の主

な特徴は，以下のとおりである．

• 圧力補償弁におけるキャビテーション抑制のための二段絞り

• 圧力補償弁に作用する流体力を補償するためのリング

• 弁全体構造の簡素化のため，圧力補償弁を流量調節用絞りが貫通

弁の構造は，6.2 節で詳しく述べる．弁の寸法は，静特性及び動特性の数値シミュレーショ

ンに基づいて定めた．14 MPa までの圧力範囲で静特性実験を行い，弁の性能，すなわち圧

力流量特性，流量変動及びヒステリシスについて評価した．

PC valve PC valveMetering valve

(a) PC valve upstream (b) PC valve downstream

Fig. 6.1  Two types of pressure-compensated flow-control valve
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使用記号

cd* 絞りの流量係数 [–]

d* 直径（図 6.3 参照） [m]

D0 圧力補償弁スリーブの内径 [m]

Di 圧力補償弁スリーブの i 番目絞りの内径 [m]

Fc 圧力補償弁に働くクーロン摩擦 [N]

Fd, Fs それぞれ，圧力補償弁に働く動的及び静的な流体力 [N]

H 無次元ヒステリシス（式(6-16)参照） [–]

hxi 圧力補償弁の i 番目絞りの軸方向開口距離 [m]

h0i 圧力補償弁の i 番目絞りの軸方向初期開口距離 [m]

k 圧力補償弁のばね定数 [N/m]

l* 長さ（図 6.3 参照） [m]

li 圧力補償弁の i 番目絞りの減衰長さ [m]

m 圧力補償弁の等価質量（ばね質量の 1/3 を含む） [kg]

mf 圧力補償弁と共に運動する水の質量 [kg]

p* 圧力（図 6.3 参照） [Pa]

pm 中間圧力（図 6.3 参照） [Pa]

q* 流量（図 6.3 参照） [m3/s]

qD 入口圧力減少時の平均流量 [m3/s]

qI 入口圧力増加時の平均流量 [m3/s]

V* 体積（図 6.3 参照） [m3]

x 圧力補償弁の変位 [m]

x0 ばねの初期圧縮量 [m]

β 水の体積弾性係数 [Pa]

δ * 円環状絞りの半径方向高さ（図 6.3 参照） [m]

∆Q+ 無次元流量変動（式(6-15)参照） [–]

µ 水の粘度 [Pa·s]

ρ 水の密度 [kg/m3]

θc 流量調節用オリフィスの半頂角 [–]

θf 圧力補償弁絞りの流出角 [–]
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6.2  設計した弁の構造

開発した弁の断面図を図 6.2 に示す．取付面形状は ISO コード 6263-03-03-0-97 に従って

いる．水は入口ポートから流入し，圧力補償弁及び流量調節用ニードル弁（メータリングオ

リフィス）を通過して，出口ポートから流出する．流量調節絞りの変位を調節することによ

って，設定流量を定めることができる．

弁本体及びほとんどの内部部品は，それぞれ銅合金及びステンレス鋼SUS304で製作した．

圧力降下量の大きい圧力補償弁には，キャビテーション壊食耐性の高い材料が望ましい．第

2 章のキャビテーション壊食試験結果により，第 4, 5 章のリリーフ弁及び減圧弁の主弁には

アルミニウム青銅を使用した．しかし，流量調整弁では圧力制御弁ほど大きな差圧が常に作

用していないため，後述するような二段絞りでキャビテーション対策をしておけば，材料に

対する条件は比較的緩やかなものとなる．したがって，圧力補償弁は最も一般的なステンレ

ス鋼である SUS304 で製作した．第 2 章の試験結果では，SUS304 の耐壊食性はアルミニウ

ム青銅ほど高くなかったが，チタン合金 TAP6400 と同程度であった．

図 6.2 は水が流れていない状態を示しており，バイアス用ばねは圧力補償弁を左側端部に

押し付けている．メータリングオリフィスの下流は，弁の出口であり，圧力補償弁の右端空

間に通じている．同様に，メータリングオリフィスの上流は，圧力補償弁下流の空間であり，

圧力補償弁の中心穴を通って左端空間に通じている．

Inlet Outlet

PC valve

Flow force
compensation ring

First
 throttle

Second
 throttle Damping

 chamber

Metering orifice

Bias
 spring

Wear-ring

Central
 piece

Fig. 6.2  Cross-section of the developed valve
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圧力補償弁の動作原理は，従来の圧力補償型流量調整弁と同じである．流れが生じると，

メータリングオリフィスの上流圧力が増加し，メータリングオリフィス前後の圧力差と圧力

補償弁の断面積の積に等しい力が，圧力補償弁を右側に押す．すると圧力補償弁は，流体の

圧力による力とバイアス用ばねによる力が平衡する位置に移動する．したがって，メータリ

ングオリフィス前後の圧力差は，バイアス用ばねの圧縮量によって定められる．メータリン

グオリフィス前後の圧力差に変化が生じると，それが変化前の値に戻るよう，圧力補償弁が

新たな位置に移動する．こうして，メータリングオリフィス前後の圧力差が一定に保たれ

る．弁の機能及び寸法の定義を，図 6.3 に示す．開発した弁の基準寸法を，表 6.1 に示す．こ

れらの寸法は，6.3 節で示す設計解析に基づいて定めた．

D0

hx2hx1
δ pδ t

lt lp
x

x0k

dchc

θ c
qc

q1 q2
qt qp

pu

pd

pm pc pp VpVcVm

qd

d1 d2
D1 D2 d t dp

Fig. 6.3  Valve functions and dimensions

Table 6.1  Reference dimensions of the developed valve
PC valve
D1 10.01 mm d1 9.985mm h01 1 mm
D2 10.01 mm d2 9.985mm h02 1 mm
dt 13.95 mm lt 8 mm δt 30 µm
dp 19.95 mm lp 12 mm δp 30 µm
k 17.4 N/mm x0 4.7 mm D0 10.01mm
Vm 1 cm3 Vp0 0.4 cm3 m 41 g
Flow metering valve
dc 5.5 mm θc 20 deg Vc0 4 cm3

キャビテーションを防止するためには，圧力を複数段階で降下させることが効果的であ

る(9, 10, 11, 12)．本章での設計では，以前に設計した弁(5)と同様に，圧力補償弁に二つの直列絞り

を採用した．二つの絞りにおける圧力降下が等しくなるよう，それぞれの絞りの寸法は等し

くした．すなわち，d1 = d2, D1 = D2 及び h01 = h02である．
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二つの絞りの間の空間における中間圧力は，それぞれの絞りの開口面積の比によって定

まる．したがって，開口面積が小さいとき，中間圧力に及ぼす加工誤差の影響が相対的に大

きくなる．二つの絞りの軸方向距離を正確に定めるため，弁スリーブは三つの部品から構成

される．中央の部品は第一絞りの固定エッジであるが，その軸方向長さは圧力補償弁におけ

る二つのメータリングエッジの距離と等しくした．

定常状態の流体力は，圧力補償弁を閉じる方向に作用する．この力を補償するために，

第一絞りの直径 d1 よりもわずかに大きい内径 D0 のスリーブに密着するよう，流体力補償用

リングをはめ込んだ．直径 D0 と d1 との間のすき間に作用する圧力 pu は，圧力補償弁を開く

方向の力を発生させる．

流体力補償用リングに作用するクーロン摩擦は，弁特性にヒステリシスを生じさせる可

能性がある．本研究では，二種類のリングを試した．市販の四フッ化エチレン樹脂 (PTFE)

製スリッパリング付き O リングと，超高分子量ポリエチレン (UHMWPE) で製作したリン

グである．UHMWPEは摺動抵抗及び吸水率が低いが，温度による寸法変化が比較的大きい．

したがって，リングの幅はそれがはめ込まれる圧力補償弁の溝幅よりも若干小さくした．

水の低粘性は圧力補償弁に十分な減衰力を付与することができない．一方，設計した圧

力補償弁は負の減衰長さを有し，弁の振動を発生させる可能性がある．十分な言類力を得る

ために，ダンピング室と円環状すき間から成るダンピング機構を組み込んだ．弁の摩耗及び

偏心を防ぐためのウェアリングを，圧力補償弁の右側ランド部に装着した．

設計した弁の構造上の大きな特徴は，圧力補償弁と流量調節用絞り弁とが交差している

ことである（図 6.4）．圧力補償弁の中程に開けられた長穴に，流量調節用絞りの弁棒が貫

通している．弁棒と圧力補償弁とが金属接触しないよう，弁棒にはナイロンチューブが挿入

してある．この設計により，従来の圧力補償型流量調整弁と比較して弁体の構造が非常に簡

素化される．

Fig. 6.4  The PC valve and the metering valve spindle
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6.3  設計のための解析

弁の寸法を定めるために，設計解析を行った．基礎式を簡素化するために，以下の仮定

を設けた．

(a) 狭い円環状すき間の流れは，平行平板間の層流と見なす．

(b) 漏れ流量によって弁に作用する粘性抵抗力は，バイアスばね及び流体の圧力による力と

比べて無視できるほど小さい．

(c) 弁の絞りにおいて，キャビテーションは発生しないものとする．

(d) 圧力補償弁の絞りにおける流出角は，定数 (69°) とする．

(e) 弁部品の弾性変形は小さく，無視できる．

6.3.1  絞りを通る流量絞りを通る流量絞りを通る流量絞りを通る流量

本節では，基礎式を提示する．絞りを通過する流量は，以下のとおりである．

q c d h p p h1 1
2

1
22 0= + − ≥d1 x1 u m x1  forπ δ ρ( )( ) (6-1)

q c d h p p h2 2
2

2
22 0= + − ≥d2 x2 m c x2  forπ δ ρ( )( ) (6-2)

q c h d h p pc dc c c c c c d
c= −FH IK −π θ θ ρsin sin ( )2 2 2 (6-3)

q d
l

p pt
t t

t
c p= −

π δ
µ

3

12
( ) (6-4)

q
d

l
p pp

p p

p
p d= −

π δ
µ

3

12
( ) (6-5)

ただし，cd1, cd2及び cdcは，それぞれ圧力補償弁の第一，第二絞り及び流量調節絞りの流量係

数である．

弁は剛体と仮定しているため，圧力補償弁の第一及び第二絞りの，軸方向及び半径方向

すき間は，それぞれ

h h x D d
h h x D d

x1 01

x2 02

= − = −
= − = −

UVW
, ( )
, ( )

δ
δ

1 1 1

2 2 2

2
2

(6-6)

である．

6.3.2  運動方程式及び連続の式運動方程式及び連続の式運動方程式及び連続の式運動方程式及び連続の式

ダンピング機構の寸法を定めるため，動的な解析が必要である．本節では，弁の運動方

程式を導出する．

圧力補償弁の運動方程式は，以下のとおりである．
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( ) sgn ( )m m d x
dt

dx
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である．この設計では d1 = d2であるから，Am = 0 である．それゆえ，式(6-7)における pmの

項（Am pm）は消去できる（流体力に対する pm の影響は残る）．さらに式(6-9)より，圧力補

償弁の二つの絞りが同じ寸法かつそれぞれの流量係数が同じであるならば，pm は定常状態の

流体力 Fs に影響を及ぼさないことがわかる．したがって，弁部品の寸法精度が多少悪くな

り，中間圧力が予期せず変化しても，それが弁の圧力流量特性に及ぼす影響は小さいことが

わかる．

最後に，連続の式は以下のとおりである．

d p
dt V

q qm

m
= −

β
1 2b g (6-11)

d p
dt V A x

q q q A dx
dt

c

c0 c
2 c t c=

+
− − −F

HG
I
KJ

β (6-12)

d p
dt V A x

q q A dx
dt

p

p0 p
t p p=

+
− −F
HG

I
KJ

β (6-13)

q q q A dx
dtd c p p= + + (6-14)

ただし，Vc0及び Vp0は，それぞれ Vc及び Vpの x = 0 における初期値である．

6.3.3  シミュレーションシミュレーションシミュレーションシミュレーション

弁の圧力流量特性，すなわち弁の入口と出口間の圧力差及び弁を通過する流量（排出流

量）の関係は，式(6-1)～(6-14)において時間の導関数を消去し，数値的に解くことによって

得られる．図 6.5 は流量の計算結果を示す．変化させるパラメータは，メータリングオリフ

ィスの開口高さ hc である．図 6.5(a)は流体力補償が無い場合の結果を示し，図 6.5(b)は流体

力補償が有る場合の結果である．流体力補償が無い場合は，D0 = d1として計算した．
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Fig. 6.5  Simulation results of static characteristics

図 6.5(a)より，流体力補償がなされない場合，基準流量の増加に伴い，流体力が流量を減

少させることは明らかである．加えて，流量は弁全体の圧力差の増加に伴って減少する．図

6.5(b)は，流体力補償を行うと，流量減少率を低減させることを示している．試行計算では，

D0 の値を大きくすると，流量が大きい範囲での圧力流量特性をさらに改善できた．しかしな

がら，流量が小さい範囲においては，基準流量よりも流量が増加した．表 6.1 に示した寸法

は，これらの結果を考慮して選定した．

粘性ダンパの大きさを定めるため，上流圧力のステップ変化に対する流量の応答を計算

した．式(6-1)～(6-14)のモデル化には MATLAB/Simulink®を用いた．数値解法には 4 次のル

ンゲ・クッタ法を使用した．計算の時間刻みは，1 µs に固定した．

下流圧力はゼロとし，入力信号として上流圧力の矩形波を用いた．初期状態で 2 MPa の

上流圧力は，0 ms において 14 MPa に変化し，15 ms 後に再び 2 MPa に戻る．圧力変化の増

減に対応し，圧力補償弁は 0–15 ms で閉じる方向に運動し，15–30 ms で初期位置に戻る．

排出流量の初期値を 15 l/min とし，ダンパ及び圧力補償弁の寸法を変えながら応答を計算

した．ダンパすき間の影響を検出するため，この計算ではクーロン摩擦をゼロとした．
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図 6.6(a)及び(b)は，それぞれ排出流量 qd 及び圧力補償弁の変位 x の応答を示す．ここでは

ダンパのすき間δt及びδpを，基準値 30 µm に対して± 10 µm の範囲で変化させた．

上流圧力が上昇した瞬間に，流量スパイクが見られる．圧力上昇に対応して圧力補償弁

が急速閉止すると，流量が下側に行き過ぎる．それから流量は徐々に基準値に戻るが，ダン

パのすき間が大きいと再び上側に行き過ぎる．図 6.6 には示していないが，上流圧力が低下

すると圧力補償弁が開き，方向が反対ではあるが同様の過渡応答を示す．ダンパすき間を通

過する流れがあることにより，上流圧力が減少するときの応答速度は，圧力増加に対する応

答速度よりもやや遅くなる．
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Fig. 6.6  Simulation results of dynamic response
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6.4  実験

6.4.1  実験装置実験装置実験装置実験装置

図 6.7 は実験装置を示す．水圧源として，アキュムレータ付きの三連ピストンポンプを使

用した．定格圧力は 21 MPa，定格流量は 20 l/min である．供試流量調整弁の入口圧力は，

それと平行に接続された手動のニードル弁を通過するバイパス流量を変えることによって調

整した．弁の出口には圧力負荷をかけずに，出口圧力は 30 kPa 以下に保った．流量の測定

精度を 2% 未満にするため，流量測定範囲の異なる二種類の流量計を切り換えて使用した

（図 6.7 参照）．圧力測定系の分解能は約 10 kPa である．水温は，タンクへの戻り回路にあ

る冷却器によって，25°–30°C に保った．

M

Test flow control valveP.T.

Flow control valve

Strain 
amplifier

A / D

Counter

PC

P.T.

Fig. 6.7  Experimental rig

6.4.2  実験結果実験結果実験結果実験結果

図 6.8 は，圧力補償弁に流体力補償用リングを装着しない場合の圧力流量特性を示す．入

口圧力範囲は 0–14 MPa で，基準流量は 5, 10 及び 15 l/min である．データ点の白及び黒は，

それぞれ入口圧力の増加時及び減少時のものである．実線は図 6.5 で示したシミュレーショ

ン結果を再表示したものである．基準流量 15 l/min で若干の乖離が見られるが，シミュレー

ションと実験結果はよく一致している．基準流量との最大偏差は，15 l/min のとき 8% であ

る．ヒステリシス，すなわち入口圧力の増減による流量の差は，約0.5% である．これより，

装着したウェアリングに生じるクーロン摩擦による影響は非常に小さいことがわかる．

図 6.9 は，PTFE 製スリッパリング付き O リングを圧力補償弁に装着した場合の圧力流量

特性を示す．入口圧力増加時の流量特性は，シミュレーション結果とよく一致している．し

かしながら，圧力減少時の流量特性はシミュレーションと差が生じる．基準流量が大きいほ

ど差が大きくなり，15 l/min の場合では 2.5% に達する．このヒステリシスの原因は，PTFE

スリッパとスリーブ内壁とのクーロン摩擦が増加したことと考えられる．
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Fig. 6.8  Pressure-flow characteristics without flow force compensation

0

5

10

15

0 2 4 6 8 10 12 14

Fl
ow

ra
te

 q
d [l

/m
in

]

Pressure difference p
u
−  p

d
 [MPa]

with O-ring + PTFE slipper

Fig. 6.9  Pressure-flow characteristics with O-ring and PTFE slipper
for flow force compensation

0

5

10

15

0 2 4 6 8 10 12 14

Fl
ow

ra
te

 q
d [l

/m
in

]

Pressure difference p
u
−  p

d
 [MPa]

with UHMW -PE ring
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摩擦力を低減させるため，スリッパ付き O リングを，UHMWPE 製のリングと交換した．

この場合の圧力流量特性を，図 6.10 に示す．入口圧力の増加に伴い，4 MPa までは流量は減

少する．この傾向は，図 6.8 に示した圧力流量特性と同様である．このことより，リングが

スリーブに密着しておらず，わずかなすき間が残っているものと考えられる．圧力差 pu − pd

が 8 MPa 以上になると，流量は増加に転じる．ゆえに，基準流量からの差はスリッパ付き O

リングの場合と同様になる．ヒステリシスの大きさは，基準流量 15 l/min のときに 1.5% に

低減する．これはスリッパ付き O リングの場合の約半分である．

図 6.8～6.10 に示した実験結果を，二つの項目で評価する．第一は入口圧力増加に伴う基

準流量からの流量誤差で，第二はヒステリシスである．

第一項目に対する評価指数は，入口圧力増加時に，圧力補償弁が開いている間に測定さ

れた流量（図 6.8～6.10 の白いデータ点）によって計算され，次式で定義される．

∆
∆Q q
q+

+= ×
I

100 [%] (6-15)

ただし，∆q+ は基準流量と流量の測定値の差の最大値で，qI は測定データの平均値である．

図 6.11 に評価結果を示す．パッキンが無い場合，流体力補償をしていないため，基準流量か

らの変動は基準流量の増加と共に増加し，15 l/min のときには約 8% に達する．スリッパ付

き O リング及び UHMWPE リングを装着した場合は流体力が補償され，流量変動は 4% に

低減される．

第二項目のヒステリシスは，次式で定義する．

H
q q
q q

=
−
+

×I D

I D
100 [%] (6-16)

ただし，qD は入口圧力減少時に測定した流量の平均である．図 6.12 は測定結果を示す．パ

ッキンを装着しない実験でのヒステリシスは約 0.5% である．スリッパ付き O リングを装着

した場合，ヒステリシスは 2.5% に増加する．UHMWPE 製リングでも，ヒステリシスの最

大値は 2.5% まで増加する．スリッパ付き O リングでは，基準流量の増加に伴ってヒステリ

シスも増加する，対照的に，UHMWPE 製リングでは基準流量の増加に伴ってヒステリシス

が減少し，15 l/minのときは1.2% になった．したがって，本章で試みた流体力補償方法は，

弁の圧力差の増加に伴う流体力への補償として，効果的であることがわかる．この方法の欠

点は，流体力補償を行わない場合に比べ，摩擦によってヒステリシスが増加することであ

る．
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Fig. 6.11  Experimental results of flowrate variation for increase of inlet pressure
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Fig. 6.12  Experimental results of hysteresis

6.5  考察

前節の実験において，開発した弁はキャビテーション騒音を発生せず，十分な安定性を

有することがわかった．弁の圧力差の広い範囲に渡って，排出流量はほぼ一定である．した

がって，圧力補償弁の二段絞り，組み込んだダンパ，及び流体力補償用リングは効果的に作

動したと考えられる．

メータリングオリフィスにおける圧力差の変動は，圧力補償弁の釣り合いによって検出

され，その結果として圧力補償弁は圧力差が元の値に戻るよう，フィードバック動作を行う．

したがって，圧力補償弁内における圧力降下の配分は，弁全体の圧力流量特性にほとんど影

響を及ぼさない．しかしながら，圧力降下の分配はキャビテーションの発生に影響する．弁
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内の流れ及び圧力は，安定性，ヒステリシス，及び動特性などの，弁の運転性能に様々な影

響を及ぼす．したがって，ここでは最初に圧力降下の分配について考察し，次に流体力補償

用リングによって生じたヒステリシスについて論ずる．

圧力補償弁は，二段階圧力降下を実現するために二つの絞りを有する．絞りの効果は，

中間圧力を調べることによって観測できる．中間圧力の理想値は，圧力補償弁の上流圧力と

下流圧力とのちょうど中間である．すなわち，弁の変位に関わらず，(pm − pc)/(pu − pc) = 0.5

であることが望ましい．

図 6.13 は，代表的な基準流量における無次元中間圧力の実験値を示す．無次元中間圧力

は，出入口間の圧力差の増加に伴ってやや増加している．基準流量が 15 l/min のときは約 0.5

でほぼ一定であるが，基準流量が小さいときは 0.5 よりも徐々に大きくなる．この傾向の原

因は，基準流量が小さいほど圧力補償弁絞りの開口面積が小さく，弁の運動による開口面積

のの相対変化が大きく現れるためと考えられる．この現象は説明が困難であるが，考えられ

る原因としては弁部品の加工誤差及び組立誤差の影響や，弁室内の流れが一様ではなく，弁

の開口部における流速の変化に伴って変化することなどが考えられる．基準流量が 2.7 l/min

のとき，中間圧力は出入口の圧力差が 6–10 MPa の範囲で劇的に変化する．10 MPa 以上では

一定値となるが，これは圧力補償弁が右端にあって完全に閉じきっており，これ以上は弁が

動かないことを意味する．
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Fig. 6.13  Dimensionless intermediate pressure in the space between the two throttles
of the PC valve

図 6.14 は，メータリングオリフィス前後の圧力差を示す．圧力差が一定ならば，オリフ

ィスを通過する流量も一定である．このデータは，弁の出入口圧力差が約 1 MPa 未満のとき

には圧力補償弁が左端にあって動いていないことを示す．基準流量 2.7 l/min 以外の曲線は，
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図 6.12 に示したものと同様なヒステリシスを示し，その原因は流体力補償用リングに作用

する摩擦である．基準流量が 2.7 l/min では，出入口の圧力差が 10 MPa 以上では圧力補償弁

が右のストローク端まで達して止まっている．この場合，圧力補償弁が止まっているため，

ヒステリシスの原因は摩擦ではない．他の流体力学的な理由が考えられる．

シミュレーションではヒステリシスを考慮しなかったが，シミュレーションで得られた

流量調整弁の圧力流量特性は，実験結果とよく一致した．これは，基準流量に対して，メー

タリングオリフィスにおける圧力降下を一定に保つように圧力補償弁が作動するという，フ

ィードバック効果の結果である．
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Fig. 6.14  Pressure drop across the metering orifice

6.6  結言

水圧用圧力補償型流量調整弁を開発した．設計上の特徴は以下のとおりである．

• キャビテーション防止のため，圧力補償弁に二つの直列絞りを採用した．

• 水の低粘性による減衰不足を補うため，粘性ダンパを組み込んだ．

• 水の低粘性による漏れ流量の影響を低減させるため，圧力補償弁をメータリングオリフ

ィスの上流に配置した．

• 流体力補償用リングを装着し，排出流量に及ぼす流体力の影響を低減させた．

弁の寸法を定めるためにシミュレーションを行い，製作した弁で静特性実験を行った．

開発した弁は，弁の出入口圧力差が 1–14 MPa の範囲において，2.7–17 l/min の流量範囲の運

転が可能である．製作した弁の圧力流量特性は，シミュレーションによる予測値とよく一致

した．したがって，設計した弁は水圧駆動システムでの使用に適している．
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上記に挙げた，水の物理的特性に起因する問題に対する対策は，それぞれ効果的である

ことが確認された．しかしながら，中間圧力はしばしば理想値からの偏差を示し，流体力補

償用リングを装着したことによってヒステリシスが生じた．これらの問題の解決は，今後の

課題である．

本章における水圧用流量調整弁の開発を通じて得られた設計指針は，以下のとおりであ

る．

(1) 全体構造について

• 圧力補償弁は，流量調節絞りの上流に設ける．

• 圧力補償弁に開けた横穴に，流量調節用絞りの弁棒を貫通させる．

(2) 圧力補償弁の二段絞りについて

• 二段の絞りの直径を等しくする．

• 弁と組み合わせる弁座部品は軸方向に分割し，加工精度を高める．

(3) 圧力補償弁について

• 摺動部のすき間を，粘性ダンパの絞りとして利用する．

• 圧力補償弁に働く流体力を補償するために，摺動部にリングを装着する．
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第 7章

結　論

本論文は，14 MPa の圧力水準で運転する水圧駆動システムに使用可能な制御弁の開発を

目的とし，水の高い蒸気圧や低い粘性及び潤滑性などの物理的特性に起因する問題点を克服

するため，キャビテーション壊食試験による材料選択を行い，摺動部の摩擦及び摩耗を防ぐ

静圧支持機構の設計手法を確立し，それらの知見を用いて二種類の圧力制御弁（リリーフ弁，

減圧弁）ならびに流量調整弁を開発したものである．各章で得られた成果を，以下に示す．

第 1 章では，まず流体駆動技術の起源から現在の水圧駆動技術に至るまでの歴史的背景

を述べた．次に，従来の油圧用各種制御弁を分類し，代表的な構造及び動作原理を述べた．

続いて，これらの構造をそのまま水圧用に転用した場合に生じる問題点や，水の化学的特性

に起因する問題点を示した．これに対する，水圧駆動用の機器及びシステム全体の設計指針

を述べ，さらに，システム運転時に水の清浄度を維持管理するための方策を述べた．

第 2 章では，水圧駆動用機器の部品に対する材料選択の指針を得るために，様々な耐腐

食性材料（金属，樹脂，コーティング）について，キャビテーション壊食試験を行った結果

を述べた．まず，キャビテーション壊食の研究の歴史を概観し，明らかにされてきたことを

分類して示した．実験は静置試験片を用いた振動式試験方法で，超音波振動子によって発生

させたキャビテーションに，静置試験片を暴露させることによって行った．試験した材料で

高い耐壊食性を示したのは，金属では析出硬化系ステンレス鋼 SUS630，高含珪素ステンレ

ス鋼シリコロイ A2，及びアルミニウム青銅，樹脂では超高分子量ポリエチレンであった．

樹脂材料は，4 種類の壊食曲線を示した．キャビテーション衝撃による個々の損傷痕の形状

を，レーザ顕微鏡で測定し，その形状や大きさが様々であることを示した．

第 3 章では，スプール弁の摺動部のような，円筒内面を摺動する円柱部品の固着を防ぐ

機構を取り扱った．この機構では静圧軸受の原理を利用し，スプール摺動部すき間に外部か

ら圧力を導き，偏心したスプールに対して中心に向かう復元力を生じさせる．水圧用制御弁

に組み込むことを想定し，摺動部すき間の片側には一定圧力が作用し，反対側は絞りを通っ

てタンクへ戻るような機構を考察した．偏心量に対するスプールの支持力を得ることを目的

として，摺動部すき間内の圧力分布を求めるための理論及び数値計算法を示した．さらに実

験を行い，圧力分布，支持力及び漏れ流量の測定を行った結果を示した．実験においてスプ

ールへの荷重によるたわみの影響を考慮に入れると，漏れ流量特性の実験値は計算値と良く

一致した．支持力は，軸受絞りが小さいときには計算値と実験値が良く一致した．

第 2，3 章で得られた結果を基にし，第 4～6 章で三種類の弁を開発した．それらの弁の

構造上の特徴は，以下のとおりである．
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目的 構造上の特徴
第 4 章

リリーフ弁

第 5 章

減圧弁

第 6 章

流量調整弁

二段の直列絞りによる

段階的な圧力降下
○ ○ ○キャビテーション

壊食の抑制
耐壊食性の高い材料の使用 ○ ○ ○

静圧支持機構の組み込み ○ － －

ウェアリングの装着 － ○ ○
摺動部の摩擦及び

摩耗の低減
ラビリンス溝の採用 ○ ○ －

すき間流れの利用による

内部漏れ低減
○ ○ ○

圧力直接検知式パイロット弁

による静特性向上
○ ○ －

静特性及び動特性

の改善

粘性ダンパによる振動抑制 ○ ○ ○

第 4 章では，定格圧力 14 MPa で作動するバランスドピストン形水圧リリーフ弁の開発に

ついて述べた．弁の設計においては，キャビテーションの防止，静特性及び安定性の向上を

主眼に置いた．キャビテーションを防止するため，主弁はほぼ直径の等しい二段の直列絞り

とした．第 2 章の結果を基に，主弁材料はアルミニウム青銅とした．静特性の指標として，

圧力オーバライド及びヒステリシスを考慮した．圧力オーバライドを低減させるため，供給

圧力を直接パイロット弁に導いた．ヒステリシスを低減させるため，主弁を静圧軸受で支持

することにより，主弁に作用するクーロン摩擦を無くした．この静圧支持機構の設計におい

ては，第 3 章で示した計算手法を基にした．主弁の安定性を改善するため，主弁とパイロッ

ト弁の間にダンピングオリフィスを挿入するだけでなく，主弁に粘性ダンパを装着した．弁

の寸法を定めるため，静特性及び動特性のシミュレーションを行った．リリーフ流量が 20

l/min までの実験を行った結果，測定された圧力オーバライドは設定圧力の約 1%，ヒステリ

シスは 0.1% であった．開発した弁は，実験した圧力範囲（最大 14 MPa）ではキャビテーシ

ョン騒音を発生しなかった．

第 5 章では，パイロット形水圧用減圧弁の新しい設計を提案した．開発した弁は，14 MPa

までの一次圧力において，負荷流量範囲 2.7–15 l/min で，二次圧力下限 3.5 MPa まで作動す

る．設計した弁の大きな特徴は，キャビテーションを防止するために主弁を二段絞りとした

こと，パイロット弁が二次圧力を直接検知すること，一次圧力ポートからパイロット圧力室

への漏れを排除したこと，及び主弁の運動を安定化させるために粘性ダンパを装着したこと

である．第 2 章の結果を基に，主弁材料はアルミニウム青銅とした．弁の寸法を定めるため，

動的及び静的な解析を行った．製作した弁について静特性実験を行った．一次圧力が 14 MPa

までの範囲で，キャビテーション騒音は発生しなかった．製作した弁の静特性は，シミュレ

ーションによる予測値とよく一致した．測定された二次圧力の変動は，14MPa までの一次圧

力変化に対しては約 0.2 MPa，15 l/min までの負荷流量変化に対しては 0.5 MPa であった．
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第 6 章では，水圧用圧力補償型流量調整弁の新しい設計を示した．開発した弁の運転圧

力差範囲は 1–14 MPa，調整可能流量範囲は 2.7–17 l/min である．圧力補償弁及び流量調節弁

を直列に接続し，圧力補償弁を上流に配置した．設計した弁の主な特徴は，圧力補償弁にお

けるキャビテーションを防止するための二段絞り，流体力補償用リング，及び弁の運動を安

定化させるための粘性ダンパである．また，弁全体の構造を簡素化するため，圧力補償弁と

流量調節用絞りの弁棒が交差する構造とした．弁寸法は，動的及び静的な解析を元に定めた．

製作した弁について，実験を行った．14 MPa までの運転圧力範囲では，キャビテーション

騒音が発生しなかった．流体力補償用リングを装着することによって，設定流量に対するヒ

ステリシスは 0.5% から 2.5% に増加したが，流量変動は 8% から 4% に減少した．

第 4～6 章における弁の開発では，水の物理的特性に起因する問題を解決するため，従来

の油圧用制御弁には見られない新たな構造を採用した．開発した弁は，それぞれ良い静特性

を示し，提案した構造が有効であることを確認した．特に重要な構造的特徴と，その設計に

関して得た知見は，以下のとおりである．

(1) キャビテーション抑制のための二段絞り

• 二段の絞りの直径を可能な限り等しくする．これにより，二つの絞り間における空間の

圧力（中間圧力）が弁の運動に及ぼす影響を小さくすることができる．

• 弁と組み合わせる弁座部品は軸方向に分割する．二つの絞り間の軸方向距離と，分割し

た弁座部品の軸方向長さとを等しくすると，絞りの軸方向位置精度が向上する．

• 二段の絞りを構成する部品の剛性を高める．絞りの開口面積が小さいとき，弁の変形に

よる影響は相対的に大きくなるため，中間圧力に及ぼす影響が大きくなる．

(2) 内部漏れ低減のための，摺動部すき間流れの利用

• 摺動部すき間を絞りとして利用する場合，軸の偏心によって圧力流量特性が変化するた

め，偏心を防止するためのウェアリングや，次項に示す静圧軸受を組み込む．ただし，

すき間における軸方向の圧力差が大きい場合，ウェアリングの装着は不適当である．

• 製作誤差や摩耗によるすき間高さの変化が弁性能に及ぼす影響を調べるため，製作前の

検討段階においてすき間高さを変化させて弁性能のシミュレーションを行っておく．

(3) 摺動部の摩擦及び摩耗低減のための静圧軸受

• 弁の内部に常に大きな圧力差が生じる場合，その圧力を弁の摺動部に導き，静圧軸受を

構成する．その支持剛性は，本研究で示した数値計算法によって計算できる．

• 軸の支持に必要な漏れ流量を，弁の機能を実現するために必要なパイロット流量などに

利用する場合，静圧軸受の支持剛性は十分大きくなければならない．これは，軸の偏心

による摺動部すき間の圧力流量特性の変化を小さくするためである．

上記の構造と知見は，本研究で開発した弁とは別の種類の水圧用制御弁を開発する際，

開発効率を向上させるための設計指針となるであろう．



第 7 章　結 論 189

今後の課題

最後に，今後の研究課題について述べる．まず，第 2 章で示したキャビテーション壊食

については，耐腐食性材料について，材料表面の疲労強度と耐壊食性との相関性を調べる必

要がある．服部ら(1)は，材料の引張り試験ではなく，繰り返し歪みを与える疲労試験から得

た疲労強度から，疲労破壊に要する歪みエネルギーを導出し，壊食抵抗との良い相関を示し

た．これは金属だけでなく，樹脂にも適用可能である．しかし，この方法は材料表面のコー

ティングについては調べられない．そこで，転がり疲労試験によって疲労強度を導出し，本

研究で調べた耐壊食性との相関を調べる．

次に，第 3 章で示した静圧支持機構については，理論・実験共に精度向上を図る必要が

ある．理論の改善点は，以下のとおりである．

• 軸受絞りの流量係数をレイノルズ数の関数として与える．

• 個々の軸受絞りの寸法及び圧力流量特性のばらつきをそれぞれ指定できるようにする．

• スプール及びスリーブの断面形状誤差によるすき間分布の不均一を考慮する．

絞りの長さ／直径の比が 2～10 の  “long orifice” に対する流量係数については，

Lichtarowicz(2)らによって良くまとめられている．最も良い近似式を，第 3 章で使用した記号

を用いて表すと，次式となる．

1 1 20 1
1 2c l d Re

l d l d
Redb b b h

b b
b b

h0.827 0.0085 
2.25 0.005 

+ 7.5 0.00015
=

−
+ + −

/
/ /

log
b g b g (7-1)

ただし，Rehは絞りの直径及び差圧に基づくレイノルズ数で，次式で表される．

Re d p ph
b

s i i 1,2,3,4= − =
µ

ρ2 ( ), ( ) (7-2)

式(7-1)は，lb / db が 4 程度までであれば，右辺第 3 項を除外しても十分な精度を有してい

る．しかしこの式は，入口がシャープエッジの絞りに十分発達した流れが流入する場合につ

いて示されたものであり，本研究で使用した絞りへの適用可能性は定かではない．したがっ

て，使用する絞りすべてについて圧力流量特性を測定し，式(7-1)が成立するかを確認しなけ

ればならない．

実験装置においては，スプールの曲がりが無視出来るほど剛性を高める必要がある．た

だし，これはスプール直径を 2～3 倍にすれば十分可能である．また，スプールとスリーブ

のすき間分布を精確に知るためには，高精度の三次元形状測定が不可欠である．

第 4～6 章で示した制御弁の開発では，弁の安定性をより高めなければならない．各章で

示したように，静特性を測定できる程度の安定性は有しているが，急激な弁操作をすると振

動が発生する場合があった．弁の設計前に行った動特性のシミュレーションでは，各部の寸

法を定めることが目的であったため，絞りの流量係数及び流出角を定数とした．これらも，
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Washio ら(3)がリリーフ弁で行ったように，弁の絞りの圧力流量特性を個別に測定し，その結

果をシミュレーションモデルに組み込む必要がある．

また，弁の安定性に関連し，チャタリングのモデル化も必要である．これは，弁と弁座

の衝突によって運動方程式が非線形かつ不連続になるため，解析的に示すことができない．

MATLAB/Simulink®のブロック線図において，弁が弁座に接触した瞬間に，弁の速度及び変

位の積分器を強制的にゼロにリセットすることは可能であるが，弁の跳ね返りもモデルに組

み込まなければならない．さらに，弁の応答はそれが接続された管路系の影響も受ける．林

ら(4)が水圧用リリーフ弁の動特性解析で示したように，弁の上流部及び排出管路等も含めた

実際の使用状況に近い回路の動特性を扱う必要がある．弁のシミュレーションモデルを確立

した後は，弁の設計手順を示し，異なる要求仕様に対しても容易に設計できるようにする．

最後に，水圧駆動用途の拡大のためには，流量・方向制御弁の開発が不可欠である．水圧

サーボ弁(5)及び水圧比例弁(6)は開発されているが，選択肢が少ない．また，弁の小型化及び

低価格化も重要な課題である．さらに，これらの弁を使用した駆動システムを構築し，その

有用性を示す必要があるが，これは本論文の目的である弁の開発とは別の展開である．
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