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1．はじめに

円すいころ軸受は玉軸受と比較して負荷容量が

大きく，かつ剛性が高いという特長を有するため，

自動車をはじめとする産業分野において幅広く使

われている．しかし，円すいころ軸受の摩擦トル

クは玉軸受の摩擦トルクよりもはるかに大きく，

摩擦損失による発熱もまた大きい．近年，自動車

の低燃費化や小型化，高速化が要求されるにつれ

て，軸受においてもまた低トルク，低発熱の要求

が強くなっている１）～３）．それゆえ，設計段階で円

すいころ軸受の摩擦トルクを正確に予測すること

が重要である．

円すいころ軸受の摩擦トルク計算式は多くの研

究者によって提案されてきた４）～７）．良好な潤滑条

件下における円すいころ軸受の摩擦トルクは主に

ころと軌道の接触によって発生し７）～８），軌道接触

部（以下軌道部と称す）の摩擦トルクは転がり粘性

抵抗に起因する．転がり粘性抵抗はＥＨＬ理論を

用いて求めることができ，その簡易式もまた多く

の研究者によって提案されている７），９）～12）．しかし

ながら，これらの式は特定の条件の下で得られて

いるため，広範囲の軸受使用条件に適用するには

問題がある13）～14）．

本報では，軸受使用条件を想定した広範囲の線

接触完全ＥＨＬ解析を行い，十分潤滑条件下にお

ける転がり粘性抵抗の簡易式を導出した．また，

円すいころ軸受の軌道部で発生する摩擦トルクを

実験的に求め，ＥＨＬ理論から予測される摩擦ト

ルクの値と比較した．これらの理論解析および実

験解析より，円すいころ軸受の摩擦トルク計算式

を提案した．

2．円すいころ軸受の摩擦トルク

2.1 トルク構成

一般に，円すいころ軸受の摩擦トルクは以下の

４つの要因から成る．すなわち，aころと内輪／

外輪軌道の間の摩擦，sころ端面とつばの間の摩

擦，dころと保持器ポケットの間の摩擦，f潤滑

剤の攪拌抵抗である．通常の回転速度では要因d

とfは比較的小さく，円すいころ軸受の摩擦トル

クは主に要因aとsの影響を受ける．ころと軌道

の間の摩擦は弾性ヒステリシス損失と転がり粘性

抵抗から成るが，転がり粘性抵抗が支配的である．

一方，ころ端面とつばの間の摩擦はクーロン摩擦

と流体摩擦から成る滑り摩擦抵抗である．

円すいころ軸受のトルクと回転速度の関係は例

えば図1のように示され，低速域ではつば－ころ

端面接触部（以下つば部と称す）の滑り摩擦抵抗が

支配的である．しかし，回転速度の増加とともに

つば部のトルクは減少し，転がり粘性抵抗に起因

する軌道部のトルクが増加するため，実用回転域

では転がり粘性抵抗が支配的である．

To obtain the simplified formula of viscous rolling resistance in a roller-raceway contact of tapered roller
bearings, full EHL analyses in line contact have been carried out for wide range of dimensionless EHL
parameters. The frictional torque in raceway contacts taking into account for the simplified formula has been
compared to the frictional torque obtained from experiments. Furthermore, the frictional torque formula for
oil bath lubrication has been proposed.
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a

ここで，Fi，Fo，Frはそれぞれ内輪，外輪，つば

からころに作用する摩擦力，m i，moはＥＨＬ圧

力分布の偏心に起因する摩擦モーメント（転がり

粘性抵抗）である．また，１個のころから内輪に

与えられる摩擦トルクm'は次式で与えられる．

s

よって，ころから内輪に作用するトルクの総和，

すなわち軸受に作用する摩擦トルクMはころの数

をzとすると次式で与えられる．

d

式a～dよりMは以下のように表される．

f

ところで，

g

であり，さらに

h

として式を簡略化すると，最終的に式fは以下の

ように書ける．

j

k

l

ここで，M1は軌道部で発生する摩擦トルク，M2

はつば部で発生する摩擦トルクを表す．

3．転がり粘性抵抗の理論解析13）

3.1 転がり粘性抵抗

転がり粘性抵抗はＥＨＬ接触による圧力分布の

偏心に起因した摩擦モーメントである．図4に示

すように，ころと軌道の１接触部における圧力分

布はＥＨＬ効果により対称とはならず，圧力中心

はHertz接触の中心から油の入口側にずれる．圧

力中心の座標xcpは以下のように与えられる．

¡0

座標xcpに作用するwに起因したモーメントはＥＨＬ

圧力分布に起因するモーメントと等価である．

回転速度�

摩
擦
ト
ル
ク
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図1　円すいころ軸受のトルク構成�
Frictional torque of tapered roller bearing
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図2　円すいころ軸受の断面図�
Geometry of tapered roller bearing

D W

e
F i

Fo

Fr

F i

ω r

mo

r i

ro

ω i

ω o

Fr

Fo

図3　ころに作用する力およびモーメント�
Forces and moments acting on a tapered roller
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2.2 基礎式

図2のようなアキシアル荷重のみ作用する円す

いころ軸受を考える．

DwFi iFr Dw(+ l sinγ∫ e ) m mo  = 0∫+
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2 +
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2

以下の解析では，つば部のスピンモーメント，

保持器の摩擦，潤滑剤の攪拌抵抗は考慮しない．

図3より，ころに作用するモーメントの静的つり

合いから次式が得られる．
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１接触部における転がり粘性抵抗をmVとおくと，

mVは次式で与えられる．

¡1

Hertz接触半幅bで無次元化された圧力中心座標

Xcpは式¡0より以下のように表される．

¡2

よって，無次元転がり粘性抵抗MVは次式で与え

られる．

¡3

圧力分布がＥＨＬ解析から得られればMVは式¡2

～¡3より推定できる．

Reynolds方程式，油膜厚さの式，力のつり合い

式とRoelandsの圧力－粘度関係式，Dowson-

Higginsonの圧力－密度関係式を組み合わせて，

数値解析により収束解を求めた．詳細は既報13)に

記しているので省略する．

数値解析では，例えば差動歯車装置や変速機な

どの自動車駆動系に用いられる円すいころ軸受の

運転条件を網羅するように，無次元速度パラメー

タU，無次元材料パラメータG，無次元荷重パラ

メータWを決定した．すなわち，U=10－13～10－9,

G=1 500～9 000，W=10－5～10－3である．これら

の無次元パラメータは，ギヤオイル85W-90で潤

滑された円すいころ軸受を考えた場合，軸受温度

０～150℃，回転速度10～8 000min－1，最大Hertz

圧力が0.3～3.0GPaに相当する．

3.3 解析結果

十分潤滑条件下の無次元転がり粘性抵抗MVに

及ぼす無次元パラメータU，G，Wの影響を図6

に示す．数値解析によって得られたM VはUの

0.70～0.77乗，Gの－0.04～－0.07乗，Wの－0.42

～－0.47乗にそれぞれ比例する．これらの結果よ

り，以下に示すような無次元転がり粘性抵抗MV

を与える簡易式が得られた．

¡4

圧力分布と無次元パラメータの関係の代表例を

図7に示す．U=10－13のときにはHertz圧力に近い

分布であるが，Uの増加とともに入口側への圧力

中心のオフセットが大きくなり，その結果MVが

増加する．MVに及ぼすGの効果が小さいのは，G

の増加が圧力中心のオフセットにほとんど影響を

及ぼさないためである．また，Wの増加とともに

MVが減少するのはWが大きいほど圧力中心のオ

フセットが小さいためである．

式¡3～¡4より，十分潤滑条件下の転がり粘性抵

抗mVは次式で与えられる．

¡5

式¡5のWの指数は式¡4のWの指数に0.5を加え

た値となるが，これはHertzの接触半幅bがWの

0.5乗に比例するためである．式¡5は，転がり粘

性抵抗に及ぼすGおよびWの効果が小さく，Uの

効果が大きいことを示唆している．

式¡5から得られるmVを式kのmiとmoに代入し

て得られる次式より，軌道部の摩擦トルクが予測

できる．

¡6

∫
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図4　ＥＨＬ接触部の圧力分布�
Pressure distribution in EHL contact

図5　解析モデル�
Line contact model
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3.2 解析条件

無次元転がり粘性抵抗MVを得るために，図5に

示すようなころと弾性半無限体の線接触モデルを

用いた等温完全ＥＨＬ解析を行った．

U 0.75G ∫0.04W ∫0.42Mv = 8.89

E' R U 0.752 G ∫0.04W 0.08mv = 14.2 l

i i i (=1M ro · 14.2z
Dw

E' R U 0.75
i
2 G ∫0.04W 0.08l

+ )r oo o o· 14.2E' R U 0.75
i

2 G ∫0.04W 0.08l
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4．軌道部の摩擦トルクの実験解析

4.1 実験方法

理論解析から導出された簡易式と比較するた

め，実験装置を用いて円すいころ軸受の摩擦トル

クを測定した．実験装置の概要を図8に示す．本

装置ではつば部に発生する摩擦トルクのみを得る

ためにつばが内輪から分離されている．つば部の

摩擦トルクM2はストレインゲージによって得ら

れる主軸まわりのモーメントmrから次式より与

えられる．

¡7

軸受全体の摩擦トルクMを得るために，試料軸

受のハウジングは静圧空気軸受によって支持され

ている．Mはロードセルより与えられる．ころと

保持器の間の摩擦と潤滑剤の攪拌抵抗は無視でき

るので，軌道接触部の摩擦トルクM1は次式より

推定される．

¡8

4.2 実験条件

実験条件を表1に示す．試料には内径45mm，

外径95.25mm，幅35mmの円すいころ軸受を用い

た．一部の実験でころの数を減らして転動体荷重

を増加させたため，表1には標準ころ数の場合に

換算したアキシアル荷重を示している．なお，こ
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Effects of dimensionless parameters on pressure distribution
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図6　無次元転がり粘性抵抗に及ぼす無次元パラメータの影響�
Effects of dimensionless parameters on dimensionless viscous rolling resistance
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表1 実験条件
Test conditions

アキシアル荷重 2～32kN

最大Hertz圧力 0.3～1.3GPa

内輪回転速度 100～1 500min－1

潤滑油
４種類のパラフィン系鉱油

純パラフィン油，トラクション油

潤滑方法 油浴潤滑

油温 26±３℃

粘度 13～120mPa･s

圧力粘度係数 12～48GPa－1

用した．実験中の油温および軸受温度の変化を

１℃以内にコントロールした．本条件はU=10－11

～10－10，G=2 700～11 000，W=10－5～2×10－4に

相当する．

4.3 実験結果

実験によって得られた軌道部の摩擦トルクM1

と無次元パラメータU，G，Wの関係を図9に，

摩擦トルクの実験値と計算値の比較例を図10に

示す．内輪軌道部と外輪軌道部では各無次元パラ

メータが異なるため，以下に示されるU，G，W

で軌道部の無次元パラメータを代表させている．

¡9

™0

™1

ろ数を減らした実験によって得られた摩擦トルク

より標準ころ数の場合の値に換算する．
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図10　摩擦トルク実験値と計算値の比較�
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図9　軌道部の摩擦トルクに及ぼす無次元パラメータの影響�
Effects of dimensionless parameters on frictional torque in raceway contacts
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実験には４種類のパラフィン系無添加鉱油

（VG10，VG32，VG46，VG68）とVG32相当の純パ

ラフィン油およびトラクション油を用いた．オイ

ルレベルは摩擦トルクに大きく影響を及ぼすが，

本研究では油浴潤滑（オイルレベルは最下位置の

ころ中心）で実験を行った．発熱の影響を極力小

さくするため，後述するGoksem-Hargreavesの熱

補正係数９）が0.95以上となる回転速度の範囲を採

=U U / ( 1 + ) =mi γ� U / ( 1 ∫ ) mo γ�

=π� /( 60 )m od N DwE'η�

=G G E'i = =G o α�o

=W  ( 1 ∫ ) mγ�Wi = ( 1 + ) mγ�Wo

= 2 sinα�/( l )aF DwE' z



－円すいころ軸受における軌道接触部の摩擦トルク解析－

57KOYO Engineering Journal No.159 (2001)

論　　文

図9において，プロットは実験値，実線は回帰線

を表す．また，図10には過去に提案された転が

り粘性抵抗の式６）, ７）, ９）, 12）による計算値も示してい

る．

図9～10からわかるように，摩擦トルクM1の

実験値と式¡6から推定される計算値はおおむね一

致する．ただし，M1とWの関係において，実験

回帰線の傾きは理論推定線の傾きよりも大きく，

Wの効果に差が認められる．また，M1とUの関係

においても，実験回帰線の傾きは理論推定線の傾

きよりもやや小さい．実験によって得られたM1

はUの0.51～0.69乗，Gの－0.03～0.05乗，Wの

0.18～0.25乗にそれぞれ比例する．M1に及ぼすG

の影響は理論解析結果と同様に小さい．

過去に提案された計算式はいずれも実験値との

差が大きく，いずれも実験値よりも小さい摩擦ト

ルクを与える．また，M1に及ぼすGの影響を正し

く予測できない．計算式導出時に想定された条件

が異なることも影響していると考えられるが，少

なくとも油浴潤滑下の摩擦トルクの推定には適さ

ないと判断される．

4.4 考察

転がり粘性抵抗の推定式¡5のWの指数よりも実

験で得られたWの指数が大きいのは，実験を行っ

たWの範囲が理論解析範囲に比べて狭いためだと

考えられる．図11に示すようにW=10－5～10－4の

範囲で求めたWの指数は式¡4の指数よりも大き

く，式¡5のWの指数は0.20となり，実験で得られ

た指数に近い．両対数座標面に示されるMとWの

関係が完全な線形でないことが原因と考えられ，

M∝W cの形で整理することに問題があるのかも

しれない．

式¡5のUの指数よりも実験で得られたUの指数

がわずかに小さいのは，接触部入口のせん断発熱

による粘度低下の影響ではないかと考えられる．

Wの指数に認められた回帰範囲の違いの影響は，

Uの指数には認められない．

実験解析されたU，G，Wの範囲は，装置能力

や発熱の影響を考慮する関係上，理論解析された

広範囲のU，G，Wを網羅することができなかっ

た．しかしながら，転がり粘性抵抗とともに解析

された油膜厚さの簡易式指数が数多くの研究者に

よって提案された式の指数とほぼ一致することか

ら14），本報で示した理論解析は妥当と考えられる．

今後，理論解析と同一範囲での実験検証が課題で

ある．

5．摩擦トルク計算式の提案

5.1 軌道部の摩擦トルク

前述のとおり，ＥＨＬ解析から得られた摩擦ト

ルク推定式¡6のU i，Uo，およびW i，Woの指数と

実験で確認された同指数の間には差が認められ

た．そこで，同式の指数および係数を補正し，本

報の実験条件に対応する摩擦トルク計算式を導出

する．式¡6のri，ro，Ri，RoはDw，dm，γmを用い

て表すことができるので，式¡9～™1とともに式¡6

に代入すると，

™2

のように変形できる．式™2のU，Wの指数を実験

によって得られた指数の平均値に改め，最小二乗

法によって係数を決定した結果，軌道部の摩擦ト

ルク計算式は以下のように得られた．

™3

ここで，g1は軸受諸元のみで決まるパラメータで

あり，次式で与えられる．

™4

φTはＥＨＬ接触部入口のせん断発熱による粘

度低下の影響を考慮するための補正係数であり，

Goksem-Hargreavesの解析結果から得られた次式

を適用する９)．

™5

M 1 = mzd UmwD E'8
1 )( 1 ∫γ� ◊ 14.2l 2 0.75 W 0.08G ∫0.04

◊ [ m )( 1 +γ�0.75
m )( 1 ∫γ�0.92 + ]m )( 1 ∫γ�0.75

m )( 1 +γ�0.92

g 1 = mzd mwD E'8
1 )( 1 ∫γ�l 2

◊ [φ�ic m )( 1 +γ�0.75
m )( 1 ∫γ�0.92 + ]φ�co m )( 1 ∫γ�0.75

m )( 1 +γ�0.92

T =φ� l + 0.411L 0.707

exp ( 1.06×10 )lnL D∫2 0.317

M 1 = 0.8 φ�1g UT
0.57 W 0.22G ∫0.04

10－6
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無
次
元
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抗
，
   
v

M V W∝� －0.42
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U=　　　　　, G=3 300

W= ～�

図11　回帰範囲による　の指数の違い�
Effect of regression range on exponents of W
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M
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なお，式™4に含まれるφCi，φCoはそれぞれ内

輪軌道，外輪軌道のクラウニングによるトルク低

減効果を簡易的に補正するための係数である．実

験によって得られるφCi，φCoはクラウニング半

径Rcと等価半径Rの比RCi/Ri，RCo/Roでそれぞれ整

理できる．

5.2 つば部の摩擦トルク

式lにおけるFrは，摩擦係数をμ，つばに作用

する垂直荷重をQrとすると次式で表される．

™6

ここで，

™7

™8

であるから，式lは以下のように変形できる．

™9

回転速度の増加とともにμは減少し，ある回転

速度以上ではμはほぼ一定となることが実験によ

って確認された．μはつば－ころ端面間の潤滑状

態によって変化するため，一般に油膜パラメータ

Λで整理されることが多い６）～７）．μとΛの関係は
例えば図12のように示され，μとΛの関係は次
式で近似できる．

£0

ここで，Λは中央油膜厚さと合成粗さ（Ra）の比，

c1～c4は実験から決定される定数である．VG32油

浴潤滑下におけるμはΛ≧２でほぼ一定となり，
その平均値は0.007であった．十分になじんだ状

態で運転される円すいころ軸受の場合，実用速度

域におけるμは小さく，一定と見なせる．

QFr r =μ�

Q Fa zr  = )sin 2γ/ ( sinα�

r Dwo  = 1)sin 2γ/ ( sinα�

eFa= cosγ�μ�2M

μ= exp ( ∫ ) +Λ1c 2c 4cc3

0.00
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油膜パラメータ，Λ 
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数
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μ
�
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図12　摩擦係数と油膜パラメータの関係�
Friction coefficient of rib-roller end contact versus 

film parameter
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図13　摩擦トルク実測値と計算値の比較�
Comparison between calculated total frictional torque 

and test results
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図14　摩擦トルク実測値と計算値の比較�
Comparison between calculated total frictional torque 

and test results

5.3 計算例

軸受全体の摩擦トルクMは，式™3から推定され

る軌道部の摩擦トルクと式™9～£0から推定される

つば部の摩擦トルクの和として得られる．

£1

計算例として，Mの実測値と計算値の比較を

図13～14に示す．図中のプロットは実測値，実

線は計算値を表す．図13は外輪軌道のクラウニ

ング半径を変化させた場合，図14はサイズ，内

部諸元の異なる軸受で4 000min－1まで回転速度を

増加させた場合の比較結果である．これらの図か

らわかるように，無添加鉱油で油浴潤滑される円

すいころ軸受の摩擦トルクは式£1から推定でき

る．

M = 0.8 φ�1g UT
0.57 W 0.22G ∫0.04 eFacosγ�+μ�
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5.4 実用条件下の摩擦トルク推定

ところで，自動車駆動系などに使用される，ギ

ヤ油で潤滑された円すいころ軸受の摩擦トルクの

推定に式£1を適用するには問題がある．軌道部の

摩擦トルク計算式™3は油浴潤滑下における無添加

鉱油の実験データを基に導出されたため，潤滑油

量および基油や添加剤の影響などを考慮できな

い．

このようなギヤ油潤滑下の摩擦トルクは，同条

件下の摩擦トルク実測値に基づいて式™3の係数，

指数を補正した以下の実験式より推定できる．

£2

£3

ここで，k1～k5は実験から決定される定数である

が，給油条件によってその値は異なる．G1は軸受

諸元のみで決まるパラメータである．

計算例として，循環給油にて潤滑される円す

いころ軸受の摩擦トルク実測値と計算値の比較

を図15に示す．

２）U=10－11～10－10，G=2 700～11 000，W=10－5～

2×10－4の範囲で実験解析を行った結果，軌道

部の摩擦トルク実験値はＥＨＬ理論から予測

される理論値とおおむね一致することが確認

された．

３）ただし，実験によって得られた摩擦トルクは

Uの0.51～0.69乗，Gの－0.03～0.05乗，Wの

0.18～0.25乗にそれぞれ比例し，摩擦トルク

に及ぼすU及びWの効果において実験と理論

の間に差が認められた．

４）転がり粘性抵抗の簡易式を補正することによ

り，本報の実験解析範囲に対応した，油浴潤

滑下の摩擦トルク計算式を提案した．

本報で示したように，唯一の計算式で円すいこ

ろ軸受のすべての使用条件における摩擦トルクを

推定することは現時点で困難であり，精度良く推

定するためには運転条件ごとに計算式を使い分け

ざるを得ない．しかしながら，摩擦トルクに及ぼ

す軸受の内部設計諸元の影響は本報の提案式で十

分検討可能であり，今後の低トルク軸受設計にお

いて大いに有効である．

（記号の説明）

（記号）

b =Hertzの接触半幅（m），b=R（8W/π)1/2

dm =ころピッチ円径（m）

e =つばところ端面の接触高さ（m）

h =油膜厚さ（m）

k =油の熱伝導率（W/m/℃）

l =ころ有効接触長さ（m）

mV =転がり粘性抵抗（N·m）

mi =内輪軌道部の転がり粘性抵抗（N·m）

mo =外輪軌道部の転がり粘性抵抗（N·m）

p =圧力（Pa）

ph =Hertzの最大接触圧力（Pa）

ph=E' (W/2π)1/2

ri =内輪軌道平均径(m)，ri=dm(1－γm)/2

ro =外輪軌道平均径(m)，ro=dm(1+γm)/2

u =平均速度（m/s），u =(u1+u2)/2

w =単位幅当たりの荷重（N/m），w =Q/l

x =転がり方向における座標（m）

xcp =圧力中心の座標（m）

y =ころ長手方向の座標（m）

z =ころ数

D =動負荷パラメータ，D=(9π3/2)1/2×GUW－3/2

Dw =ころ平均径（m）

M = φ�1G1k T η�o eFaF a cosγ�+μ�k 2N k 3 k 4α�o k 5

z, d , Dm ,φ�m, E', lw c i ,φ�co,α, γ�= ( )1G f
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図15　摩擦トルク実測値と計算値の比較�
Total frictional torque 

m v = 14.2 lE' U 0.75R 2 W 0.08G ∫0.04

M = 0.8 φ�1g UT
0.57 W 0.22G ∫0.04 eFacosγ�+μ�

6．おわりに

円すいころ軸受の摩擦トルク研究の第１ステッ

プとして，軌道部の摩擦トルクに着目した理論解

析および実験解析を行った．結果は以下のとおり

である．

１）U=10－13～10－9，G=1 500～9 000，W=10－5～

10－3の範囲でＥＨＬ解析を行い，十分潤滑条

件下における転がり粘性抵抗の簡易式を得

た．
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（記号）

E1, 2 =物体１，２のヤング率（Pa）

E' =等価ヤング率（Pa）

E'=2×[(1－ν1
2)/E1+(1－ν2

2)/E2]
－1

Fa =アキシアル荷重（N）

Fr =つば部に作用する摩擦力（N）

G =無次元材料パラメータ，G=α0E'

H =無次元油膜厚さ，H=hR/b2

L =熱負荷パラメータ，L=η0β0u
2/k

M =軸受の摩擦トルク（N·m）

M1 =軌道部の摩擦トルク（N·m）

M2 =つば部の摩擦トルク（N·m）

MV =無次元転がり粘性抵抗，MV=mV/(bE'lR)

N =回転速度（min－1）

P =無次元圧力，P=p/ph

Q =垂直荷重（N）

Qi, o =内輪，外輪軌道からころに作用する荷重（N）

Qi≒Qo＝Fa/(zsinα）

Qr =つばからころ端面に作用する荷重（N）

R =等価半径（m），R=(1/R1+1/R2)
－1

R1, 2 =物体１，２の曲率半径（m）

RCi, Co =内輪軌道，外輪軌道のクラウニング半径（m）

Ri =内輪軌道部の等価半径（m），

Ri=DW(1－γm)/2

Ro =外輪軌道部の等価半径（m）,

Ro=DW(1+γm)/2

U =無次元速度パラメータ，U=uη0/(E'R）

W =無次元荷重パラメータ，W=w/(E'R）

X =無次元座標，X=x/b

Xcp =無次元圧力中心座標，Xcp=xcp/b

α =外輪軌道角度（rad）

α0 =油の圧力粘度係数（Pa－1）

β =内輪軌道角度（rad）

β0 =油の温度粘度係数（℃－1）

γ =ころ円すい半角（rad）

γm =Dwcosθ/dm

η0 =大気圧下の油の粘度（Pa·s）

θ =ころ中心線と軸受中心線がなす角度（rad）

θ=α－γ=β+γ

μ =つば部の摩擦係数

ν1, 2 =物体１，２のポアソン比

σ1, 2 =つば，ころ端面の表面粗さ（μｍRa）

ωi, o, r=内輪，外輪，ころの角速度（rad/s）

Λ =油膜パラメータ，Λ=(σ1
2+σ2

2)1/2

添字i, oはそれぞれ内輪軌道部，外輪軌道部を表

す．
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