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油圧ポンプの低騒音化に関する研究  

StudyonNoiseReductionofSwashPlateTypeAxialPistonPumps  
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産業界における油圧器の動力密度増大に伴い，その油圧源となるポンプも高圧・高速・小型化が強く求められているが，これ  

に伴った振動・騒音が著しく増大するため，騒音低減対策の確立が急務となっている．本研究では，斜板軸受機構を有する油圧  

ポンプの騒音低減対策のため，騒音発生メカニズムの推定と騒音低減に着目したポンプ構成部品要素のモデル化及びシミュレー  

ションプログラムの構築を行った．これにより，起振力制御の見直しや振動伝搬経路の変更を行った結果，従来の油圧ポンプに  

比べて約3．5dB（A）の低騒音化を図ることができた．  

Thispaperpresentsatheoretiocalprocedureforpredictingthepumpnoisespectruminthepreliminarydesignstage．  

Thismethodconsistsofthefollowingthreesteps．（1）Simulationanalysisoftheexcitingforceduetothepressure．（2）  

EstimationofthevibrationandnoisepropertiesofthepumpcaseusingFEM．（3）Findingthepumpnoisespectrumby  

COmbiningtheexcitingforcesandvibroacousticcharacteristicsofthestructure．Throughsimulationweconfirmedthatthis  

methodisusefulforthelownoise－StruCturaldesignofpumpcasingsandtheoptimumcontroloftheexcitingforce．  

1．ま え が き  

油圧機器は，自動化・省力化の手段として各種産業に利用され，  

目覚ましく発展してきた．しかし近年の産業界における油圧機器  

の動力密度増大に伴って，油圧機器から発生する騒音は著しく増  

加し，その低騒音化が最大の技術的課題であるといっても過言で  

はない．中でも油圧ポンプは，騒音源として研究者の関心が寄せ  

られ，その低騒音化に対する研究は古〈からなされている（1ト（3）   

当社では約60年ほど昔から，油圧アキシァルピストンポンプの  

低騒普化に対する研究を行っており（4），近年では環境保全に対応し  

た完全水潤滑式の水圧アキシァルピストンポンプを開発するな  

ど（5），社会のニーズにいち早〈対応すべく研究を進めている．しか  

し油圧ポンプは形状が非常に複雑であるため，その動特性を厳密  

に把握するのは難しく，系統的な騒音予測評価がなされていなか  

った．   

しかし今日のシミュレーション技術の急速な発展に伴い，騒音  

発生の原因を解析的に予測することによって，当時では推察でき  

なかった現象も徐々に解明されつつある．   

筆者らの研究はまだ途上ではあり，まだ明らかとなっていない  

面も数多くあるが，ここでは，斜板軸受構造を有する油圧ボンフロ  

の騒音低減対策のために取組んだ，騒音発生メカニズムの推定と，  

筐（きょう）体振動応答及び放射騒音解析並びに低減対策の効果に  

ついて，その概要を報告する．   

2．騒音発生機構  

図1に，当社の油圧アキシァルピストンポンプの構造を示す．  

油圧アキシァルピストンポンプから発生する騒音は，その騒音発  

生源に複雑な要素が含まれているため，その原因及び寄与度は必  

ずしも明らかとなってはいないが，おおむね次のように分類され  

る．  

（1）流体的原因  

●抽の吸入吐出過程での急激な圧縮膨張  

図1油圧アキシァルピストンポンプの構造  当社の油圧アキシァルピス  
トンポンプの構造を示す．  

Swashplatetypeaxialpistonpump  

●キャビテーション   

●吐出・吸入圧力の脈動   

●流路内の渦  

（2）機械的原因   

●回転体の不釣合いなどによって生じる主軸の振動   

●基礎及び配管の取付け不良   

これらのうちで設計的に対処し得る事項を選択し，油圧ポンプ  

特有のシリンダ内の圧力変化による起振力について検討を行った．   

図2に油圧アキシァルピストンポンプの騒音にかかわる主要因  

子を整理して示す．   

いずれもシリンダ内圧が深くかかわっており，低騒音化を図る  

には，その起振力となるシリンダ内圧力と振動伝ばの予測が不可  

欠であることがうかがえる．   

そこで油圧ポンプの振動伝搬経路についての検討を行い，図3  

に示す騒音発生メカニズムを仮定した．  
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（分配弁）  （分配弁）  

図2 油圧アキシァルピストンポンプの騒音主要因子  油圧ポンプ  

の騒音主要因子の相関を示す．  

Maincausesforpumpnoise   

内部構成品  
（振動特性無視）  

BDC TDC：上死点  
BDC：下死点  

尺：シリンダポートピッチ半径 ∂：回転角度  

図4 シリンダ内圧の計算モデル  シリンダ内の圧  
力変動の考え方を示す．  

Analyticalmodelofcylinder pressurefluctua－  
tion  

図3 騒音発生メカニズムのモデル  油圧ポンプの騒音発生メカニズム  
を示す．  

Generationmechanismofpumpnoise   
ピストン移動に伴うシリンダの容積変化  

』祐＝今山Sinβ』≠  

シリンダから吐出ポートへの流出量  

騒音低減のためには，基本的に筐体の振動速度を低減させる必  

要がある．   

その具体的な手段としては，次の項目が挙げられる．  

（1）シリンダ内の圧力波形制御による起振力の高次成分低減．  

（2）筐体へのリブ取付け等の振動特性改善による伝達モビリティ   

の低減．   

今回これらの特性を考慮した検討を行うため，（1）については，  

ポンプ筐体表面のFEMモデルによる二乗平均モビリティの計算，  

（2）についてはシリンダ内圧力による起振力の計算を行い，最終的  

にこれらを乗じた，空間二乗平均速度の計算検討を行った．   

3．起振力制御手法の検討  

シリンダ内では，吸入油の幾何学的な加圧とともに，吐出管内  

高圧油の逆流などによって，圧力が変動している．   

シリンダ内の圧力変化は，以下に述べるシリンダ内への抽の流  

入出量バランスによって定められる．   

このモデルを図4に示す．  

Ath＝CA。Sign（It－R，）  

吸入ポートからシリンダへの流入量  

A鴨＝CAssign（薫－．托）  

シリンダ内圧変化  

」几＝－－ど  

このときのシリンダ内容積佐，体積変化』Ⅴ  

佐＝祐＋cosβ   

』Ⅴ＝－』坑＋』lち－』祐   

ここで，  

g：重力加速度（m／s2）  

γ：油の比重  
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があることを見いだした．   

そこで筆者らは，振動伝搬特性の具体的方法として，筐体リブ  

追設効果についての定量的な検討を実施した．   

一般的に振動によって発生する音響放射パワーⅣは，次式によ  
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って定義される．  

Ⅳ＝PcS♂〈V2〉  

Ⅴ＝‡′F   

ここで，  

pc：空気の音響インピーダンス［kg／（m2・S）］  

5：放射面積（m2）  

♂：音響放射効率  

〈V2〉：振動面の空間二乗平均速度［（m／s）2］  

y：伝達モビリティ［（m／s）／N］  

F：起振力（N）   

観測面における音庄と音響放射パワーの関係は，次式によって  

定義される．  

0  500  1000  1500  2000  2500  

周波数（Hz）  

図5 シリンダ内圧による起振力の周波数特性  設計変更によ  
る起振力特性の変化を示す．  

Frequencyspectra ofexciting force by cylinder pressure  
fluctuation  

E：抽の体積弾性率（N／m2）  

薫：吸入側圧力（Pa）  

品：吐出側圧力（Pa）  

fも：シリンダ内圧力（Pa）  

As：吸入側開口面積（m2）  

AD：吐出側開口面積（m2）  

Ap：ピストン断面積（m2）  

ぶ：ピストンストローク（m）  

lん：ピストン中立時のシリンダ容積（m3）  

β：シリンダブロック回転角度（rad）  

a）：シリンダブロック回転角速度（rad／s）  

C：吸入吐出口の流量係数  

f：時間（s）  

』：増分   

式（4）を数値積分することにより，シリンダ内圧を求めることが  

できる．   

シリンダ内圧の上鼻及び下降特性の制御は，油圧ポンプの騒音  

低減を図るための重要な因子の一つである．図4に示す導抽溝や  

小孔により，吸入ポート又は吐出ポートとシリンダの開口面積を  

調整することで，油圧シリンダ内の圧力波形を制御する手法が従  

来から用いられている（4）．   

圧力上昇・下降率を緩和させる手法として，前述の導油溝や小  

孔は有効ではあるが，バルブプレート開口面積などの幾何学的な  

制約を受けるため，最適な設計が困難となる．   

そこで筆者らは，シリンダ主に接統された付加容積を設けるこ  

とによって，シリンダ内圧の制御を試みた．図5にその結果を示  

すが，付加容積の有無によって起振力の周波数特性に差が顕著に  

表れていることが分かる．   

これは通常シリンダの死容積を増加させたことに等しく，バル  

ブプレートの設計と死容積とのマッチングによって，起振力の周  

波数特性が大きく変更できることを意味している．   

この特性は現在，当社油圧ポンプMKV23（229cm3）で確認し  

ているが，同様の方法により他型式油圧ポンプのシリンダ内圧制  

御が可能であると考えられる．   

4．振動伝搬経路特性の検討  

過去の油圧アキシァルピストンポンプの音響パワー計測結果及  

びポンプ筐体のハンマリング試験結果などによって，2kHz以上  

の周波数帯域では，筐体の振動特性改善により騒音低減の可能性  

II▼＝遭t  
pc   

ここで，  

S′：観測両面積（m2）  

く♪2〉：観測面における二乗平均普庄（Pa2）  

したがって観測面における音庄は，次式で求められる．  

〈カ2〉＝掌＝（pc）2♂〈V2〉喜  

エア＝10log晋  

（9）   

ここで，  

如：基準書圧（20／JPa）   

二乗平均速度〈V2〉は，起振力と二乗平均モビリティを用いて次  

式で表わされる．  

くV2〉＝∑〈坑2〉l占12  （12）   

〈坑2〉＝与写l㍑l2』Sg  

ノ仙¢en¢f乃  ㌦＝写病乃（揖芙笥箭；如ひ乃）   

ただし，  

占：点グに作用する起振力（N）  

〈y2〉：起振力着力点gと構造物表面との間の二乗平均モ  

ビリティ（［（m／s）／N］2）  

㍑：起振力着力点才と要素βの間のモビリティ  

［（m／s）／N］  

』Sg：要素gの面積（m2）  

¢助¢f乃：要素e及び起振力着力点どの乃次振動モード   

痢乃，仇，㍍：乃次モードの有効質量（kg），  

固有角振動数（rad／s），減衰比  

ノ：虚数単位   

二乗平均モビリティとは，起振力着力点と構造物表面の要素の  

間のモビリティの二乗を，対象とする全要素について要素面積分  

の重みをつけて加え合せたものである．   

図6に従来型（リブなし）と低騒音型（リブあり）の二乗平均  

モビリティの計算結果を示す．低騒音型の筐体では二乗平均モビ  

リティが従来型と比べて小さく，リブ追設による振動特性の改善  
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図6 ニ乗平均モビリティの計算結果  
Meansquaremobilityofpumpcase  

図8 低騒音型油圧ポンプの外観  
Externalviewoftestingaxialpistonpump  
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6．ま  と  め  

油圧アキシァルピストンポンプの騒音低減対策のため，騒音発  

生メカニズムの推定及び騒音低減量を予測するシミュレーション  

計算と実験結果との比較検討を行って，以下の知見を得た．  

（1）油圧アキシァルピストンポンプの騒音発生メカニズムに基づ   

いて，シリンダ内の圧力変化に起因した起振力，その振動伝達，   

騒音放射特性の解析法を開発した．  

（2）起振力制御を行う上で，弁板設計と死容積をマッチングさせ   

ることにより，起振力の周波数特性を大きく変更できた．  

（3）起振力制御の見直しや振動伝搬経路の変更を行うことによっ   

て油圧ポンプの設計変更を行い，従来型の油圧ポンプと比べて   

約3．5dB（A）の低騒音化が図れることを実験により確認した．   

今後上記手法による騒音値予測精度の向上を図り，油圧ポンプ  

の騒音予測評価手法を体系化していきたい．  
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図7 騒音レベルの計算結果  

Frequencyspectraofpumpnoise   

効果が見られた．   

5．騒音低減対策の効果  

上述の起振力及び二乗平均モビリティにより，騒音レベルを計  

算した結果を図7に示す．図7中にオーバオールでの騒音値を記  

すが，低騒音聖油圧ポンプの騒音予測値は約82．3dB（A）となり，  

従来の油圧ポンプに比べて約5．5dB（A）の低騒音化が図れる計算  

結果となった．   

本諸元に従って実際に油圧ポンプを製作し，騒音計測を行った  

ところ，従来の油圧ポンプに比べて約3．5dB（A）の騒音低減効果  

を確認した．図8に，今回試作した低騒音型油圧ボン70の外観を  

示す．  
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