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自動車用製品特集号によせて

　皆様，NSKの Technical Journal No.690を手にとって頂き，誠にありがとうございます．

　今号は自動車用製品特集号と称して，自動車に係る弊社の新技術，新商品を取り揃えて紹介をしており

ます．是非，ご一読をお願い申し上げます．

　読者の方々もご存知のように，近年の自動車の進歩，変革は著しく，「自動運転，車共有，常時ネット

接続，電動化」や「外部状況検知→認識&判断→機動」といった新たなワードセットが使われるようになり，

Automotiveと言う表現よりもMobilityといった表現の方が相応しい位の今までに無い将来像が描かれ

つつあります．これは自動車社会がその創始以来求めてきた究極の姿への過程であり，大きな方向性であ

る，地球環境保全，交通安全確保に沿った動きでもあります．

　こうした動きに対して，弊社はMotion & Controlの領域で対応してきました．その領域の中には従来

から求め続けられてきた機械要素の軽量化，低損失化，等があり，新たに，電動化を含む新動力源への対応，

コンピューター制御による細やかで迅速な制御，等が加わってきます．弊社は 4つのコアテクノロジー（ト

ライボロジー，材料，数値シミュレーション，メカトロニクス）を基に機械要素（軸受，直動製品），シ

ステム製品（例：EPS）の機能・性能向上を図ってきました．今号では従来からの製品群の最新技術・製

品だけでなく，前述の新しいワードセットに乗った新技術も紹介させていただきます．

　今後も皆様の尚一層のご指導，ご鞭撻をお願い申し上げます．

自動車技術総合開発センター所長
執行役常務
後藤 伸夫

NSK Technical Journal No. 690 (2018) 1
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1. まえがき
　ホイールハブモータ（インホイールモータと呼ば
れることも多い）は車体構造に依存せず，HEV， EV， 
FCV など様々な駆動形式に対応できるため，自動車
の多様化に適した駆動装置として注目されている．
　ホイールハブモータは，エンジンやトランスミッ
ションなどドライブトレイン部品を削減できるので，
軽量化 1）により自動車の消費エネルギーを減らして環
境性を向上できる．また，各ホイールの駆動力を自在

に制御できるため，安全性 2）が向上する．さらに，室
内空間を拡大できることから快適性も向上する．
　様々な利点がある一方，必要な駆動性能を十分満た
し，かつホイール近傍への搭載性も確保するためにホ
イールハブモータを小さく軽く設計・製造するのは大
変難しく，未だ広く実用化されるには至っていない．
　これらの問題を解決する方法の一つとして，筆者ら
は変速機構を内蔵した 2 モータ式ホイールハブモー

Electrification of cars is rapidly proceeding in recent years. Wheel hub motors are known as one of the most promising 

electrical drive units, because they are applicable to various types of vehicle, such as hybrid electric vehicles (HEVs), electric 

vehicles (EVs), and fuel cell vehicles (FCVs). However, commercialization has yet to be achieved due to the difficulty in motor 

miniaturization while delivering both large drive torque and sufficient maximum speed. NSK has focused on the problem and 

developed a downsizing technology of the wheel hub motor by using two small electric motors and a unique transmission. 

The wheel hub motor has two speeds (Low/High) for forward and achieves shockless and smooth gear shifting by controlling 

the rotational directions and speeds of the two electric motors. We have built a test vehicle in order to conduct driving tests 

and confirmed fundamental functions and performance of the wheel hub motor.
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7. あとがき

山本 慎森田 竜峰
森田 竜峰＊，山本 慎＊，大池 充＊

Transmission-Equipped Wheel Hub Motor Consisting 
of Two Electric Motors and The Performance 
Evaluation

R. Morita, S. Yamamoto, M. Oike

2モータ式ホイールハブモータを搭載
した実験車両とその走行評価

	 ＊	 自動車技術総合開発センター　パワートレイン技術開発部

大池 充
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タを開発した．本稿では筆者らが提案するホイールハ
ブモータの構造，変速の仕組み，制御方法について報
告すると共に実験車両による試験結果について紹介す
る．

2. 電気自動車における変速機能の必要性
　現在の電気自動車に搭載されている電動駆動装置
は，トランスミッションではなく，固定段の減速機を
採用しているものがほとんどである 3）．
　一般的に自動車に必要とされる駆動特性線図と，
モータのトルク - 回転速度特性線図は相似でないこと
が多い．従って，減速機を用いた場合，自動車に必要
な駆動特性を得るには，モータ動力に余剰部分が生じ

る．これを示したものを図 1（a）に示す．このように
減速機を用いて必要駆動特性を満足させようとする
と，より大きなモータが必要となる．これはホイール
ハブモータのように，より小型化，かつ軽量化が求め
られる駆動装置にとって好ましくない． 
　一方，2 速の変速機を備えた場合，自動車が必要と
する駆動特性とモータのトルク - 回転速度特性は図 1

（b）に示す様になる．自動車の最大出力とモータと変
速機を組合せた場合の出力特性はよく一致し，図 1（a）
に示すようなモータの余剰出力を削減できるため，ホ
イールハブモータを小型化できる．その他にも，モー
タ効率の良い領域が拡大し，かつ駆動特性線図上で常
用される領域が接近するので，電気自動車の効率が向
上し，当然航続距離も延長できる．
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図 1 車両駆動特性とモータの N-T 特性線図
Fig. 1	 Driving performance diagrams and N-T profiles of an electric motor
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Motor A  Motor B Transmission

Miniature cage and 
roller bearing

One-way clutch unit 

Anti-corrosion bearing

Hub unit bearing with
built-in speed reducer

図 2 2 モータ式ホイールハブモータの構造
Fig. 2	 Structure of the wheel hub motor consisting of two motors

3. 2モータ式ホイールハブモータの構造と特長
　2 モータ式ホイールハブモータは，図 2 に示すよ
うに，2 つのインナーロータ式モータ，2 つの遊星歯
車とワンウェイクラッチユニットからなる変速機，終
減速機を内蔵したハブユニット軸受により構成され
る．変速機は2つのモータの内径部に配置されている．
ワンウェイクラッチユニットは変速動作に用いられ，
シングルピニオン遊星歯車のキャリアの回転方向を一
方向に規制する．変速機の出力は，サスペンションアッ
プライトに取り付けられた終減速機内蔵ハブユニット
軸受で約 1/4 に減速され，トルクを増幅してホイー
ルに伝達される．試作したホイールハブモータの歯車
構成を図 3 に，一輪あたりの主要性能を表 1 に示す．
　2 モータ式ホイールハブモータは，1 モータと固定
段減速機の組合せと同等の性能を実現した場合，約
30％の軽量化が可能である．
　2 モータ式ホイールハブモータは，2 つのモータの
回転方向を変化させることによって変速する．具体的
には，
　1） 低速かつ大トルクの Low モード
　2） 高速かつ小トルクの High モード
　3） 後退
の 3 つのモードを選択できる．
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図 3 開発したホイールハブモータのギアスケルトン図
Fig. 3	 Gear train skeleton diagram of the developed 

wheel hub motor

Item Value

Max. power 25 kW

Max. torque (Low mode) 850 Nm

Max. torque (High mode) 400 Nm

Max. vehicle speed 135 km/h

表 1 2 モータ式ホイールハブモータの仕様
Table 1	 Major specifications of the developed wheel 

hub motor
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4. ホイールハブモータの変速の仕組み
4.1 Lowモードの動作

　Low モードでの各部の回転方向とトルク方向を説
明するためのレバー図を図 4 に示す．
　ワンウェイクラッチユニットが係合され，ダブルピ
ニオン遊星歯車のリングギア（R2）の支点が前進側へ
動くためには，モータ A に対しモータ B の回転方向
とトルクの向きを逆にする必要がある．またダブルピ
ニオン遊星歯車のリングギア R2 とワンウェイクラッ
チユニットの支点 C1 を僅かにずらす（シングルピニ
オン遊星歯車とダブルピニオン遊星歯車のサンギアと
リングギアの歯数比を僅かにずらす）ことで大きな減
速比を得ている．Low モードでは，モータ A の動力
がダブルピニオン遊星歯車のリングギア R2 に伝達さ
れる際に，一部の動力がダブルピニオン遊星のキャリ
ア（C2）からシングルピニオン遊星のリングギア（R1）
に流れ，再びシングルピニオン遊星のサンギア（S1）
を駆動する動力循環経路を形成する．ワンウェイク
ラッチユニットが係合する Low モードでは，モータ
A とモータ B の回転速度比は一定である．Low モー
ドの場合，モータ A，B のどちらか一方が動作すれば，
他方が失陥しても前進可能であるため，フェールセー
フの点で有利である．

4.2 Highモードの動作

　High モードでは，モータ B のトルクの向きはモー
タ A と同じになり，ワンウェイクラッチユニットが
分離されることでシングルピニオン遊星歯車のキャリ
アは自由に回転できる．このときシングルピニオン遊
星歯車のリングギアからサンギアに向かう動力循環経
路はなくなる．結果，High モードのレバー図は図 5
のようになる．
　モータ A の動力はダブルピニオン遊星歯車のサン
ギア（S2）へ，モータ B の動力はダブルピニオン遊星
歯車のキャリア（C2）へ伝達され，ダブルピニオン遊
星歯車のリングギア（R2）から終減速機に出力される．
このとき 2 つのモータのトルク方向が同じであれば，
モータ B の回転方向によらず High モードになる．

4.3 後退の動作

　後退時のレバー図を図 6 に示す．後退時はワンウェ
イクラッチが分離しており，本質的に High モードと
同じ状態にあるが，ホイールの回転方向のみ異なる．
車両を後退させるためには終減速機のサンギア（S3）
とダブルピニオン遊星歯車のリングギア（R2）を後退
側に回転させる必要があるが，2 つのモータを同じ回
転数にしては後退できない．なぜならワンウェイク

R2

C2

S1

C3

R3

Motor B R1

S3

C1

Motor A 

Reverse Forward

OWC
engaged

S2 
： Turning direction
： Torque direction
： Supporting point

図 4 Low モードのレバー図
Fig. 4	 Lever diagram for low mode
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図 5 High モードのレバー図
Fig. 5	 Lever diagram for high mode
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図 6 後退動作のレバー図
Fig. 6	 Lever diagram for reverse mode
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ラッチユニットがシングルピニオン遊星歯車のキャ
リア（C1）の回転方向を一方向に規制するからである．
従って，前進する向きのホイールの回転方向を CW，
後退する向きのホイールの回転方向を CCW と定義
すると，後退時は，モータ A を CCW 方向，モータ
B を CW 方向に回転させ，ワンウェイクラッチユニッ
トを係合させないよう 2 つのモータの回転速度比を
ある一定の範囲内に保つ必要がある．
　モータ A とモータ B の回転速度が図 7 の領域（a）
内にあるとき，ホイールは後退方向に回転する．一方，
モータ A とモータ B の回転速度が領域（b）にあると
き，前進方向に回転する．ただし領域（c）ではワンウェ
イクラッチが係合するので，モータ A とモータ B の
回転速度が領域（c）になることはない．各領域の境界
は，変速機を構成する歯車の歯数比によって一意に決
定される．

5. 実験車への搭載と制御方法
5.1 実験車両とそのシステム構成

　ホイールハブモータの機能を評価するために実験車
両を製作した（図 8）．この実験車両はメインフレーム
と前後のサブフレームを分離することができ，ホイー
ルハブモータ以外の電動駆動装置や電動パワーステア
リングなどの実験にも対応できる．ホイールハブモー
タのインバータは前部サブフレーム内に配置され，電
源コントロールボックスは座席背面に配置される．現
在，ホイールハブモータは前 2 輪に搭載している．
　実験車両のシステムの構成を図 9 に示す．実験車
両は dSPACE 社製のタンデム AutoBox で制御され
ている．AutoBox はアクセルペダル角度，前進後退
の切替スイッチの状態，Low/High の切替スイッチ
の状態等から，トルク指令値あるいは速度指令値を
計算して 2 台のインバータに送信する．1 つのイン
バータは 1 輪を制御し，インバータはホイールハブ
モータ内部にあるモータ A とモータ B を個別に制御
する．インバータは電源コントロールボックスから定
格 400 V の直流電源を供給される．電源コントロー
ルボックスは安全を確保するため AutoBox とは独立
している．ホイールハブモータ内部の 2 つのモータ
の回転角度および回転速度は渦電流式の角度センサで
検出される．
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図 7 後退動作が成立するモータ A，B の回転速度比
Fig. 7	 Rotational speed ratio of motor A and B for 

reverse operation

5.2 Lowモードの制御方法

　Low モードではモータ A とモータ B はどちらもト
ルク制御される．コントローラはインバータにアク
セルペダル角度に比例した大きさのトルク指令を与
える．モータ A には CW 方向，モータ B には CCW
方向にトルク指令値を与える．このときワンウェイク
ラッチが係合し，シングルピニオン遊星歯車のキャリ
アの回転が規制される．シングルピニオン遊星歯車と
ダブルピニオン遊星歯車の間で動力が循環すると共
に，大きな減速比を実現できる．

5.3 Highモードの制御方法

　High モードではモータ A をトルク制御，モータ B
を速度制御する．モータ A は，アクセルペダル角度
に比例した CW 方向のトルク指令を受ける．一方，
モータ B はモータ A の回転速度を目標値として，モー
タ A に追従するよう速度制御される．モータ A の回
転速度をモータ B の速度目標値として参照する際，
センサで検出した速度をローパスフィルタで平滑化す
る必要がある．このフィルタは，特定条件下でモータ
回転が振動的になるのを抑制する効果を持つ．
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Fig. 9	 System diagram of test vehicle

5.4 変速の制御方法

　2 モータ式ホイールハブモータは，Low モードと
High モードを変速ショックなく相互に切替え可能で
ある．LowモードからHighモードへの変速はワンウェ
イクラッチが分離する動作なので任意のタイミングで
モードを切替えても変速ショックは発生しない．
　一方，High モードから Low モードへの変速はワ
ンウェイクラッチの係合によりホイールトルクの急激
な変化が生じることから，変速ショックを抑制するた
めの制御が必要となる．具体的には，変速直前のホイー
ルトルクと，ワンウェイクラッチが係合した直後のホ
イールトルクが一致し，かつモータ B の出力トルクが
極力小さくなるように制御する．ワンウェイクラッチ
が係合するまで変速開始直後のモータトルクを維持し

（約 200 ms），その後 Low モードの指令値に一致す
るようにトルク指令値を徐々に増加させる．これによ
り大きな加速度でワンウェイクラッチが係合すること
を防止するとともに，係合直後のホイールトルクの急
変動，つまり変速シックを抑制することができる．
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5.5 後退モードの制御方法

　2 モータ式ホイールハブモータで後退動作を実現す
るためには，ワンウェイクラッチが分離した状態で
モータを駆動し，ホイールを後退方向に回転させる必
要がある．このとき，モータ B の回転方向とトルク
出力方向は一致しないため，モータ A とモータ B は
どちらも速度制御される．
　後退する場合，AutoBox はアクセルペダル角度に
応じて，モータ A とモータ B の回転速度が図 7 の領
域（a）内に存在するよう，インバータに速度指令を与
える．後退中は速度制御されているため，アクセルペ
ダル角度に対する速度指令値の感度が高すぎると，操
作性や乗り心地が悪化する．この対策として後退中
にアクセル開度を急激に減少させた場合，2 つのモー
タの速度指令値の時間変化率に制限をかけることによ
り，滑らかに後退できるように制御している．

6. 走行試験結果
6.1 High/Low変速試験結果

　図 10 に Low モードから High モードへの走行中
変速試験の結果を示す．変速開始は時刻＝ 0 sであり，
時刻＝ 0 s より前が Low モード，時刻＝ 0 s より後
が High モードである．時刻＝ 0 s まではモータ A，
モータ B は共にトルク制御で互いに逆向きに回転し
ている．時刻＝ 0 s に Low モードから High モード
に変速させた直後からモータ A とモータ B の回転速
度が連続的に変化し最終的に一致する．変速前後でホ
イール速度に不連続はない．また，車両の前後方向加
速度にも大きな変動はないので変速ショックがないこ
とが確認できる．
　図 11 に High モードから Low モードへの走行中
変速試験の結果を示す．変速開始は時刻＝ 0 s のと
きであり，時刻＝ 0 s より前が High モード，時刻
＝ 0 s から遷移モードへ移行し，それより後が Low
モードである．時刻＝ 0 s のとき，モータ B は速度
制御からトルク制御に切替わる．このときのモータ A
及びモータ B へのトルク指令は，変速開始前の High
モードのときのホイールトルクと同じホイールトルク
となる様に出力を調整している．具体的には，モータ
A には Low モードでアクセルペダル角度から定めた
トルク指令の 0.7 倍，モータ B には 0.1 倍のトルク
指令を与えワンウェイクラッチが係合するまで維持す
る．この間，モータ B はモータ A と逆向きに回転す
る．ワンウェイクラッチの係合が完了したとき，モー
タ A と B は Low モードの回転数比となる．ワンウェ
イクラッチが係合完了するまで十分な時間が経過した
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200 ms 以降，アクセルペダル角度によって定めら
れるトルク指令と一致するよう，2 つのモータのトル
ク指令を徐々に増加させる．この一連の制御の間，変
速開始から完了までの間でホイール速度に不連続はな
い．また，変速直後に前後方向加速度にわずかな変動
はあるものの，大きなスパイク状の波形は無いことか
ら，変速ショックがないことが確認できる．

6.2 後退モードでの走行試験結果

　後退モードの走行試験の結果を図 12 に示す．モー
タ A，B の目標回転速度は図 7 の領域（a）の中央を通
る直線上を目標値とした．これはモータ速度が極低速
のとき外乱により 2 つのモータの速度の関係が崩れ，
後退可能な領域（a）の外へ侵入しないようマージンを
確保するためである．この直線上を目標にモータ A，
B を駆動させるとホイールは後退する向きに回転する
ことが確認できた．また，時刻＝ 5 s でアクセルペ
ダルを戻しているが，指令値の変化率を制限すること
で，車両速度がアクセルペダル角度に敏感に追従せず，
トルク制御の場合と同様に滑らかに減速できることも
確認した．

7. あとがき
　2 モータ式ホイールハブモータを開発し，その試作
機を搭載した実験車両で基本性能を確認した．車両試
験では，Low モード，High モード，後退の基本動
作を確認した他，走行中にショックなく変速できる事
も確認した．
　本開発はホイールハブモータユニットに使用される
機械要素の商品化を目標としている．現在，商品化を
目指しているものは以下の要素である．
　1．減速機内蔵ハブユニット軸受
　2．プラネタリ用ミニアチュアケージ &ローラ
　3．ワンウェイクラッチユニット
　4．耐電食絶縁軸受

　ホイールハブモータの開発を通じて次世代の機械要
素に求められる性能をいち早く把握し，ホイールハブ
モータが実用化された場合に備える．
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1. 緒言
　トラクションドライブ装置は，滑らかな表面をもつ
一対の回転体同士を押付け，その接触部に形成される
油膜を介して動力を伝達する装置であり，低騒音，低
振動，無段変速が可能であるなどの特長を有する．こ
れらの特長を生かし，トラクションドライブ装置は，
自動車や航空機，その他各種産業用機械の増・減速機
や変速機として利用されている．
　トラクションドライブ装置の一つに，図 1 に示す
トロイダル型無段変速機がある．トロイダル型無段変
速機は，図示のように，ローラの傾転角度を変化させ
る，すなわち，ディスク回転軸からの接触点までの距
離（回転半径 R1，R2）を変化させることで変速比（iv ＝ 

R1 /R2）を無段階に変更できる装置である．
　押付力 Fc を受けながら回転する一対の転動体（ディ
スク，ローラ）の接触部には，弾性流体潤滑膜が形成
され，油膜のせん断抵抗として生じる接線力（トラク
ション力Ft）が転動体間で伝達される．このトラクショ
ン力 Ft は押付力 Fc に比例し，その比例定数はトラク
ション係数（ μ ＝ Ft /Fc）と呼ばれる．また，駆動側転
動体の周速度 U1 に対して，被駆動側転動体の周速度
U2 はわずかに遅くなるが，この周速度差（ΔU ＝ U1 － 
U2）と駆動側転動体周速度との割合をクリープ率（Cr 
＝ ΔU/U1）と定義する．
　トラクション係数 μ は，クリープ率 Cr に応じて，

To make the traction drive device compact, lightweight, and highly efficient, it is important to accurately estimate traction 

curves that express the rheological behavior of the oil film formed at the contact area of the rolling elements. A method for 

estimating traction curves based on creep theory has been proposed. Compared with other methods, this method features 

few free parameters in the mathematical model, allowing for simple calculations. 

The method requires curve fitting using measured traction curves to identify a parameter (limit shear stress) depending 

on temperature. However, it is more practical to obtain this temperature-dependent limit shear stress without curve fitting; 

therefore, this paper proposes a method for estimating traction curves that can simultaneously estimate the limit shear 

stress by applying conventional methods based on creep theory.

1. 緒言
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3. 粘着理論に基づくトラクションカーブ推定

3.1 計算手順
3.2 トラクションカーブ推定結果

4. 限界せん断応力マップを用いたトラクション
カーブ推定
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結果
5. 結言
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実機相当環境下におけるトラクションカーブ
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図 1 トロイダル型無段変速機の概要
Fig. 1	 Outline of a toroidal continuously variable transmission
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図 2 クリープ率とトラクション係数との関係（トラクションカーブ）
Fig. 2	 Relationship between creep rate and traction coefficient 

(traction curve)

図 2のような変化を示すことが知られており，この
μ－ Cr曲線をトラクションカーブと呼ぶ．図示のと
おり，トラクション係数は，クリープ率の増加に伴っ
て直線的に増加し（線形領域），次第にその勾配を鈍化
させながら，最大値（μmax）を示した後に減少に転じる
傾向がある．トラクション係数がクリープ率の増加に
対して減少することは，転動体に過大なすべりが生じ，
動力伝達ができないことを意味し，この状態は回避し
なければならない．すなわち，駆動条件（伝達トルク

Tr，押付力 Fc，接触点回転半径 Rとする）における動
作点のトラクション係数（μd ＝ Tr / （R・Fc））は，図 2
中に示すとおり，トラクションカーブの線形領域に存
在するようにしなければならない．
　トラクションカーブの形状は，クリープ率以外にも，
運転条件（油温，周速度，接触面圧，スピンなど）によっ
て変化することが知られている 1）～ 11）．そのため，ト
ラクションドライブ装置に与える押付力 Fcの決定に
あたっては，運転条件によるカーブ形状の変化も考慮
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し， 想定される全運転条件において，μd が μmax に対し
て十分な余裕度をもつようにしなければならない．こ
の余裕度を安全側に設定する，すなわち，μd を小さく
するためには，上記の関係式（μd ＝ Tr / （R・Fc））から
明らかなように，Fc を大きくすればよい．しかしな
がら，徒に Fc を大きくすると，それを受容するため
に装置の寸法や重量を増大させなければならず，これ
は伝達効率や寿命の低下につながる．したがって，ト
ラクションドライブ装置の機能保証と性能向上（小形・
軽量化及び高効率化）のためには，実機で想定される
条件下のトラクションカーブ形状を正確に把握した上
で，最適な諸元を決定する必要がある．
　トラクションカーブの推定方法については，これま
で数多く提案されており 11）～ 18），その一つに粘着理
論に基づく方法 18）がある．同方法は，鉄道のレール
と軌道との間の駆動力，制動力の評価のために用いら
れる理論 19）を応用したものであり，他の方法に比べ，
計算に用いられる数理モデル（油膜のレオロジーモデ
ル）のフリーパラメータが少なく，簡便であるという
特長がある．実験結果を用いた同定を要するフリーパ
ラメータは一つだけであるが（限界せん断応力），これ
には温度依存性がある．限界せん断応力と温度との関
係は，トラクションカーブの実測結果（トラクション
カーブ負勾配部の回帰曲線）から得られるクリープ率
の関数として表現し，これをレオロジーモデルに与え
ることで考慮する．（詳細については第 3 章を参照）．
　ところで，レオロジーモデルのフリーパラメータを同
定する際には，転動体の形状が実機よりも単純な要素
試験機（例えば四円筒試験機 7）～ 8）や二円筒試験機 9）～ 11）

など）で取得したトラクションカーブを用いるのが便
利である．これは，転動体の変形その他の影響を極力
排除し，油膜固有の値としてフリーパラメータを得る
ことで，それらを転動体形状が異なる様々な実機に応
用できるからである．このような実用の観点からすれ
ば，油の限界せん断応力をクリープ率の関数として考
慮する上記の従来方法には，改良の余地がある．なぜ
ならば，転動体の形状や寸法が異なる（熱容量が異な
る）場合には，クリープ率に対する温度上昇量に差異

があるため，限界せん断応力とクリープ率との関係に
も差異が生じると考えられるからである．すなわち，
従来方法によれば，対象とする機種ごとにトラクショ
ンカーブを測定し，それらの負勾配部の回帰曲線を予
め求めておく必要がある．
　そこで，本稿では，粘着理論に基づく従来方法を応
用したトラクションカーブ推定方法を提案する．提案
方法では，クリープ率の変化に伴う油膜内部温度上昇，
そして油膜内部温度に応じて変化する限界せん断応力
を求めながらトラクションカーブを推定する．

2. トラクションカーブに及ぼすスピンの影響
　トラクションドライブ装置の転動体の多くは，その
接触部にスピンを伴う．スピンについて，トロイダル型
無段変速機を例にとって説明する．スピンとは，図 3
に示すように，当接する二つの転動体の回転軸と接平
面とが一点で交差しない場合に生じる回転運動であ
り，その相対角速度をスピン角速度（ωsp）と呼ぶ．ス
ピン角速度 ωsp は，転動体の角速度の接平面法線方向
成分の差（ωsp ＝ ω1sinθ1 － ω2sinθ2）として表され，そ
の影響度は，スピン比（γ）やスピンパラメータ（J）など
で評価される．これらの定義式は，図 3 中に示すと
おりであり，同式からわかるように，トロイダル型無
段変速機の場合，変速動作によってスピン量が頻繁に
変化する．
　次に，トラクションカーブに及ぼすスピンの影響に
ついて説明する．筆者らは，実際のトラクションドラ
イブ装置で想定される高パワーかつスピンを伴う条件
におけるトラクションカーブ測定を行うため，高出力
二円筒試験機を開発している 10）～ 11）．同試験機の概
略図を図 4 に示す．同試験機では，二つのローラを
異なる周速度で回転させることでクリープを与え，ト
ラクション係数を測定する．供給油温，周速度，面圧

（押付力）のほか，一方のローラの回転軸を傾斜させる
ことでスピン比の調整が可能である．同試験機による
トラクションカーブの測定結果の一例を図 5 に示す．
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同図には，スピンがない場合（純転がり条件と呼ぶ）と
スピンがある場合（スピン条件と呼ぶ）とにおけるトラ
クションカーブを表示している．スピン比以外の運転
条件（周速度，面圧，油温）は同一である．試験に用い
た油（トラクション油）の性状は，表 1 に示すとおり
である．図 5 より，同一の面圧，周速度，油温でも，
スピンの影響によって，純転がり条件の場合に比べて
カーブの立上りが鈍化し，最大トラクション係数が低
くなることがわかる．また，同図（a）及び（b）の結果

を比較すると，スピンによるトラクション係数の低下
の程度は，スピンパラメータ J がより大きい同図（b）
の結果において，より顕著であることがわかる．
　粘着理論に基づくトラクションカーブ推定方法は，
純転がり条件下のトラクションカーブ形状から，同一
周速度，面圧，油温，かつスピン条件におけるトラク
ションカーブ形状を算出するものである．したがって，
同方法は，トロイダル型無段変速機をはじめとする，
運転中にスピン量が頻繁に変動するような装置に対し
て，特に有効な方法であるといえる．
　そこで，本稿では，従来の粘着理論に基づく方法を
応用したトラクションカーブ推定方法を提案するとと
もに，その妥当性をトラクションカーブの推定結果と
実測結果との比較によって評価している．なお，以降
に示すトラクションカーブの実測結果は，全て上記の
高出力二円筒試験機によって得られたものであり，試
験に用いたトラクション油の性状は表 1 に示すとお
りである．

3. 粘着理論に基づくトラクションカーブ推定
　本章では，粘着理論に基づく従来のトラクション
カーブ推定方法について説明する．

3.1 計算手順

　計算手順の概要を図 6 及び以下に示す．
　（1） 接触領域の要素分割

Hertz 接触理論によって求められる接触領域
を要素分割し，楕円中心を原点とする座標系
を設定する．また，面圧分布 P （x， y）及びすべ
り速度 u （ux， uy）分布を求める．

　（2） せん断応力分布の算出
各座標点において，弾性せん断応力ベクトル τe

及び，限界せん断応力 τL を求め，両者の大き
さを比較する．そして，より大きさの小さい
方をその座標点におけるせん断応力 τ （x， y）と
する．

　（3） トラクション係数の算出
各座標点におけるせん断応力の x 方向（転がり
方向）成分 τx （x， y）に要素面積を乗じ，それら
の総和をトラクション力 Ft とし，トラクショ
ン係数（ μ ＝ Ft /Fc）を算出する．

　（4） トラクションカーブの生成
計算範囲の各クリープ率において，以上の手
順（1）～（4）に従ってトラクション係数を求
める．

　手順（2）で求めるせん断応力について詳しく説明す
る．

性状値 値

密度（大気圧，15℃） 0.934 g/cm3

動粘度
40℃ 19.74 mm2/s

100℃ 4.45 mm2/s

圧力粘度係数
40℃ 21.2 GPa – 1

100℃ 14.4 GPa – 1

表 1 トラクション油の性状値
Table 1	 Rheological properties of traction oil
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図 5 高出力二円筒試験機によるトラクションカーブ測定
結果

Fig. 5	 Traction curves measured with a high-power 
two-roller traction tester
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図 6 粘着理論に基づくトラクションカーブ推定方法
Fig. 6	 Method for estimating traction curves based on creep theory
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　本計算によれば，接触楕円内部のせん断応力分布は
図7に示すようになる．クリープ率が大きい場合ほど，
弾性せん断応力は大きくなり，限界せん断応力との交
点 P は左側に移動し，すべり領域（限界せん断応力に
達している領域）が拡大する．このことは，トラクショ
ンカーブにおいて，トラクション係数の変化がクリー
プ率の増加に伴って鈍化し，やがて最大値に到達する
過程に対応している．また，トラクション係数は，最
大値に到達した後は減少に転じるが，これは，せん断
発熱に伴う温度上昇によって限界せん断応力が低下す
るためである．
　なお，限界せん断応力は，図 6 中の式で表される
ように，その分布は面圧分布に従うものとする．ここ
で，最大トラクション係数 μmax については，その値が，
計算条件と同一の面圧，周速度，油温で，かつ純転が
りの条件において既知であるものとして扱う．
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図 7 楕円接触部におけるせん断応力の数理モデル
Fig. 7	 Mathematical model of shear stress at the area of elliptical contact

3.2 トラクションカーブ推定結果

　前節で説明した手順で求めたトラクションカーブ推
定結果（最大面圧 Pmax：2.0 GPa， 周速度 U：70 m/s，
油温 Toil：80℃，スピン比 γ：0.29）を，同一条件に
おける実験結果とともに図 8 に示す．
　同図（a）に表示する結果を得る際，同図に併記する
純転がり条件下のトラクションカーブ実測結果から得
た μmax の値を用いて限界せん断応力を算出した．ト
ラクションカーブの立上りから最大トラクション係数
までの領域では，推定結果と実測結果がよく一致して
いるものの，最大トラクション係数に到達した後の領
域では一致していない．これは，温度上昇に伴う限界
せん断応力の低下を計算に考慮できていないためであ
る．
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　そこで，純転がり条件下のトラクションカーブの負
勾配部から回帰曲線（図 8（b）中青線で表示）を求めた．
そして，これをクリープ率依存の μmax として，限界せ
ん断応力の算出に用いた．その結果を図 8（b）に示す．
同図によると，スピン条件下の推定結果と実測結果が
負勾配部でも一致しており，限界せん断応力の温度依
存性が考慮できていることがわかる．

4. 限界せん断応力マップを用いたトラクショ
ンカーブ推定

　前章で説明した従来方法では，限界せん断応力の温
度依存性は，クリープ率に対するトラクション係数の
低下量として間接的に考慮される．しかしながら，ク
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（a）限界せん断応力の温度依存性を考慮しない場合

（b）限界せん断応力の温度依存性を考慮した場合

図 8 従来方法によるトラクションカーブ推定結果
Fig. 8	 Traction curves calculated with conventional methods

リープ率に対する温度上昇量は，対象とする装置の転
動体の形状や寸法，すなわち熱容量によって異なるた
め，より汎用的なトラクションカーブ推定のためには，
限界せん断応力を油膜内部温度の関数として表す方が
よい．
　そこで，本章では，以上の点に鑑みて従来方法を改
良するとともに，同提案方法の妥当性を検証する．

4.1 提案するトラクションカーブ推定方法

　提案方法によるトラクションカーブ計算手順の概要
を図 9 に示す．基本的な計算手順は前章に示した従
来方法と同様であるが，限界せん断応力の求め方が異
なる．
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図 9 限界せん断応力マップを用いたトラクションカーブ推定方法
Fig. 9	 Method for estimating traction curves using a data map of limit shear stress
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図 11 油膜内部温度の数理モデル
Fig. 11	 Mathematical model for estimating oil-film temperature

　提案方法による限界せん断応力の算出には，データ
マップ（限界せん断応力マップ）から参照される値を利
用する．この限界せん断応力マップは，接触面圧，純
転がり条件下での限界せん断応力の最大値 τLmax，及び
それを用いて算出される油膜内部平均温度の推定値か
ら作成される．高出力二円筒試験結果から作成した限
界せん断応力マップを図 10 に示す．
　限界せん断応力の最大値 τLmax は，最大接触面圧 Pmax

と最大トラクション係数の積（τLmax ＝ μmaxPmax）として
求められる．トラクションカーブの推定の際には，限
界せん断応力マップから参照される τLmax を図 9 中に
示す数式に代入し，接触楕円内部の限界せん断応力分
布を与える．
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図 12 提案方法によるトラクションカーブ推定方法（最大接触面圧：2.0 GPa）
Fig. 12	Traction curves calculated with the proposed method (maximum contact pressure: 2.0 GPa)

　油膜内部平均温度 Tfilm は，図 11 に示すように，
供給油温 Toil，接触楕円入口部での平均温度上昇量
ΔTinlet，転動体表面の平均温度上昇量 ΔTsurf，及び転動
体表面温度に対する油膜温度上昇量 ΔTfilm の和である
ものとする（Tfilm ＝ Toil ＋ ΔTinlet ＋ ΔTsurf ＋ ΔTfilm）．こ
こで，ΔTsurf については，接触楕円内部の各点におけ
る値を算出した後，それらを平均することで得る．
ΔTfilm についても，同様にして得る．
　限界せん断応力マップを作成する際，ΔTsurf と ΔTfilm
の算出に必要な単位面積当たりの発熱量 q（q ＝ τ・u）
については，Hertz 接触理論による平均面圧 Pmean（Pmean 
＝ 2/3 Pmax）と最大トラクション係数の実測値 μmax から
算出されるせん断応力（τ ＝ μmaxPmean），及び転動体周
速度差 ΔU を用いて算出する．一方，作成したマップ
を参照してトラクションカーブを推定する際には，接
触楕円上のせん断応力分布とすべり速度分布から各座

標点上の q を求め，それらを油膜内部温度の算出に用
いる．
　なお，油膜内部温度とせん断応力分布は互いに依存
して変化することから，両者は繰返し計算によって得
る．繰返し計算は，供給油温を油膜内部温度の初期値
として与えて開始し，油膜内部温度の計算結果の変化
が閾値以内に収束するか，計算回数が上限に到達する
まで実行する．

4.2 提案方法によるトラクションカーブ推定結果

　提案方法によってトラクションカーブを推定し，実
測結果と比較した．その結果を図 12 及び 13 に示す．
図 12 及び 13 には，最大接触面圧が 2.0 GPa 及び 3.0 
GPa の場合の結果をそれぞれ表示している．また，
各図には，周速度と油温度が異なる条件における結果
を併記している．
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図 13 提案方法によるトラクションカーブ推定方法（最大接触面圧：3.0 GPa）
Fig. 13	Traction curves calculated with the proposed method (maximum contact pressure: 3.0 GPa)

　各図において，推定結果と実測結果を比較すると，
カーブの立上り部，最大値，負勾配部のいずれにおい
ても，両者はほぼ一致している．
　以上の結果から，提案方法によれば，純転がり条件
下のトラクションカーブ実測結果（トラクションカー
ブ負勾配部の回帰曲線）が未知の場合にも，温度上昇
に伴う限界せん断応力の低下量を推定でき，それを用
いてスピン条件下のトラクションカーブを算出できる
といえる．

5. 結言
　トラクションドライブ装置の機能保証と性能向上に
資することを目的とし，粘着理論に基づく従来方法を
応用したトラクションカーブ推定方法を提案するとと
もに，その妥当性を評価した．その結果は以下に示す

とおりである．
● 提案方法によれば，温度上昇に伴う限界せん断応

力の低下量を推定しながらトラクションカーブを
求めるため，従来方法による計算で用いる実測結
果（トラクションカーブ負勾配部の回帰曲線）は不
要である．

● 提案方法によるトラクションカーブ推定結果を高
出力二円筒試験機による実測結果と比較したとこ
ろ，両者はほぼ一致し，提案方法が実機相当条件
下で適用できることが確認できた．
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1. まえがき
　要求の多様化・複雑化，ならびに市場投入の短納期
化が進む昨今の製品開発において，派生開発の置かれ
ている環境は厳しくなる一方である．当社の自動車部
品事業もその例外ではなく，製品のバリエーションが
増大することによる品質・コストへの影響が無視でき
ないレベルになっている．そこで，将来にわたってこ
の状況に立ち向かっていくために，全製品のベースと
なる“標準成果物”を階層化されたシステム開発の全階
層について整備し，それを用いて効率的な派生開発を

行う“プロダクトライン開発”ができるようになること
を目指している．この標準成果物＝コア資産を開発す
るにあたり，派生開発向けに提唱されている USDM

（Universal Specification Describing Manner） 1）

や PFD（Process Flow Diagram） 3）といった各種
手法を実践している．
　本論文では，これらの手法を実践する上で工夫した
点や得られた気付き，今後の展望を述べる．

In order to continue business in a diversifying and complicated market environment, it is necessary to refine design in 

stages from a systematic viewpoint and build a method of derivative development based on core assets. In this article, we 

will introduce the contents of our efforts in working towards this goal.

By defining the development process and creating products accordingly, we can verify the validity of the process and 

work on improvements from this point forward. After this, we will establish core assets, define the derivative development 

process, and shift these ideals into practice for verification.

1. まえがき
2. 取り組みの目的

2.1 対象製品およびビジネス状況
2.2 解決すべき課題
2.3 目指す姿

3. 方針
3.1 課題
3.2 採用した方法論

4. 取り組み内容：USDMを用いた要求仕様書
4.1 要求の明確化
4.2 共通・固有の見極めと表現

5. 取り組み内容：PFDを用いた開発プロセス構築
5.1 階層的な開発プロセスの構築
5.2 派生開発プロセスの構築

6. 今後の計画
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2. 取り組みの目的
2.1 対象製品およびビジネス状況

　本論文で取り上げる製品は，自動車向け電動パ
ワーステアリング（Electric Power Steering：以降，
EPS）である．車両の電動化や低燃費化に伴い，パワー
ステアリングも従来の油圧式から電動式への移行が進
んでおり，昨今の乗用車における採用は EPS が多数
を占める．EPS は自動運転の実現にも必須の技術と
なっており，今後もその市場規模は拡大が続くと見込
まれる．
　当社はこの市場に独立系のシステムサプライヤとし
て参入しており，国内外の複数のカーメーカー，およ
び複数の車種向けに製品を納入している．すなわち，

“拡大の続く市場に対し，多数のバリエーションとな
る製品を同時に開発している”というビジネス状況と
なっている．

2.2 解決すべき課題

　このビジネスを今後も継続していく上で，昨今生じ
ている開発コストの上昇傾向が強く懸念されている．
　今や EPS は車両の“曲がる”を単体で実現するシス
テムだけではなく，車両全体としての複雑な協調動作
を担うシステムであることが求められている．例えば
自動駐車支援や車線維持支援など，ドライバーによる
直接の操舵ではなく車両からの指示と協調する機能が
既に商品化されている．近未来の自動運転に向けた車
車間・路車間といったネットワーク接続の高度化と共
にセキュリティ対応の強化も求められている．このよ
うに EPS 開発に求められる要求は，今後ますます多
様化・複雑化していくことが見込まれる．

　この背景を一因として，開発コストの増大が続いて
いる．ある期間のソフトウェア開発に関わる人員数，
およびその人員の工数不足を賄う外注費用の変遷を見
ると，右肩上がりの増加が起こっていることが確認で
きた（図 1）．
　要求の多様化・複雑化は，コスト増に対する外部要
因としての位置付けである．その他に内部要因として，
当社のシステム開発スタイルも影響を及ぼしていると
考えられる．
　複数の製品を同時に開発する上では，既存の製品を
ベースとした派生開発が行われている．これがカー
メーカー毎，さらには車種毎の“一品一様”で進化して
おり，ビジネスの拡大に応じてそのバリエーションが
増え続ける傾向にある．この派生の様子はこれまで収
束する気配を見せることはなく，このままの開発スタ
イルを継続するとバリエーションが発散し開発現場に
破綻を招いてしまうことが懸念される（図 2）．

2.3 目指す姿

　前節で挙げた課題に対応するためには，与えられる
市場要求に一品一様で都度応えていくやり方ではな
く，明確な再利用戦略を以って自社製品の“コア資産”
を形成し，顧客要求との差分を開発することで製品を
実現していくスタイルに変わっていくことが必要であ
る．すなわち“一品一様”の派生開発スタイルから脱却
し，コア資産を基にした“プロダクトライン型”の派生
開発を行える仕組みを構築することを目指す（図 3）．
　ここで，コア資産とする対象は“EPS システム”全
体とし，システム開発は図 4 に示すような段階的に
詳細化される階層構造を持った構成要素の集合と捉
え，それぞれの階層でコア資産を形成していく．

車両協調

機能安全

自動運転

人員数
外
注
費
用

年

図 1 要求の多様化・複雑化に伴うコスト増大イメージ
Fig. 1	 Image of cost increases due to diversification and complexity of 

requirements
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3. 方針
3.1 課題

　プロダクトライン型の派生開発の仕組みを構築する
にあたって，現状の開発成果物および開発プロセスか
ら解決すべき課題を抽出した．主なものを以降に述べ
る．

課題①： 要求の明確化
　これまで製品を実現してきた既存の成果物内に，製
品の各構成要素が実現すべき“製品仕様”は存在してい
る．ソフトウェアを例に挙げれば“ソフトウェア機能

中間シャフト

減速ギヤ

コラム

センサー センサー 

モーター

ECU-HW

ECU-SW

コラム

減速ギヤ

中間シャフト

ラック＆ピニオン  

E/E
システム

メカ
システム

EPS
システム

EPSシステム 

モーター

ECU-HW/SW

ラック＆ピニオン 

図 4 階層的に表現したシステム構成
Fig. 4	 Hierarchically represented system structure

仕様書”として，何を実装する必要があるかは明文化
されている．また当然ながら，カーメーカーから受領
する“顧客要求”も存在する．
　しかし，顧客要求をソフトウェア機能仕様書につな
ぐ記述，すなわちソフトウェアに対して何が求められ
るかという“ソフトウェア要求”の明文化は不足してい
た．そのため，既存の資料やソースコードを確認して
も，その機能がどのような理由で何を求められたから
のものであるのかという背景が不明確な箇所があっ
た．すなわち，設計・実装結果がどの要求を実現した
ものであるかという説明が困難である．

Project
B

Project
C

ア
ー
キ
テ
ク
チ
ャ フ

ィ
ー
ド
バ
ッ
ク

要
求
仕
様

開
発
プ
ロ
セ
ス

コ
ア
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産

派生開発

Project
A

図 3 目指す開発スタイル
Fig. 3	 Target development style

要求

要求

要求

要求

要求

Project
A-1

Past
Project

Project
A-2

Project
A-3

Project
B-2

Project
B-1

図 2 これまでの開発スタイル
Fig. 2	 Development style until now
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顧客
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製品
仕様

製品
仕様

製品
仕様

製品
仕様

センサー 

モーター

ECU-HW

ECU-SW

コラム

減速ギヤ

中間シャフト

ラック＆ピニオン  

E/E
システム

メカ
システム

EPS
システム

課題①：要求の明確化
要求およびその理由が明文化されていない
システムの上位階層になるにしたがい成果物が乏しい

課題②：共通・固有の見極めと表現
全製品の要求仕様を整理した記述がないため，
要求仕様の共通部分と固有部分が不明確

A社向け B社向け C社向け D社向け

図 5 要求仕様書の構成に関する課題
Fig. 5	 Issues related to composition of requirement specification

　また，システムの上位階層になるにしたがい，既存
の成果物が乏しい．例えばソフトウェアやハードウェ
アのように，技術者が直接設計・実装している対象で
あれば仕様書は存在している．そこから 1 段抽象化
された“E / E システム（電気／電子システム）”の階層，
さらにはもう 1 段抽象化された最上位の“EPS システ
ム”の階層の成果物は，最終的なモノづくり対象では
ないこともあり，成果物の不足や内容の希薄さが散見
される．

課題②： 共通・固有の見極めと表現
　複数のカーメーカー向けに製品を開発する上で，既
存の成果物は製品毎に独立して作成されている．その
ため，どれが製品間で共通的に実現されている機能な
のか，またはどれが特定のカーメーカー固有なのかが
整理されていない．前者は再利用可能な共通性として，
後者はバリエーション開発における可変性として捉え

ることで，効果的なコア資産を形成していくことがで
きると考える．これを見極め，どのように表現，管理
していくのかを検討する必要がある．
　ここまでで挙げた課題①と②は，いずれも要求仕様
書の構成に関する問題である．この様子を図5に示す．

課題③： 階層的な開発プロセスの構築
　課題①で述べたように，システムの上位階層になる
につれ既存成果物が乏しい傾向がある．これは，階層
的なシステム開発のプロセスが明確化されていないこ
とにより，成果物が構築されていないことに起因する．
　システムに与えられる様々な要求を確実に実現する
ためには，最上位の抽象化された“EPS システム”階
層から具体的にモノづくりを実現する階層まで，段階
的にシステムを詳細化し，要求を分配していく開発プ
ロセスを構築する必要がある．
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課題④： 開発プロセスの構築
　目標とするプロダクトライン型の開発スタイルで
は，コア資産を基にして製品を実現しつつ，そこで見
られた新たな共通性をコア資産へフィードバックして
いく．この開発プロセスも構築する必要がある．
　ここまでで挙げた課題③と④は，いずれも開発プロ
セスの構築に関する問題である．この様子を図 6 に
示す．

3.2 採用した方法論

　3.1. で述べた大きく 2 つの課題“要求仕様書の構成”
と“開発プロセスの構築”に対応できる方法論として，
前者へはUSDM，後者へはPFDをそれぞれ採用した．
以下にその理由を記載する．

（1）要求仕様書の構成： USDM
USDM は要求仕様書の記載マナーである．これ
の持つ特徴が課題①および②の解決に適している
と考えた（表 1）．

（2）開発プロセスの構築： PFD
PFD はプロセスを設計するための技法である．

“プロセス”は 1 つ以上の“成果物”を入力および出
力する作業であると位置付け，それらの連鎖をフ
ロー状の図で表現する．また“プロセス記述”と“成
果物定義”を図と対応付けて用意することで，プ
ロセスと成果物が明確に定義できる．
課題③および④では，これまでに存在しなかった
開発プロセスを明確にする必要があるため，本手
法が有益であると考えた．
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システム
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コア資産

課題③：階層的な開発プロセスの構築
成果物が乏しい上位階層を適切に作成するためには，
階層的な開発プロセスの構築が必要 

課題④：派生開発プロセスの構築
コア資産を基にした開発スタイルを実践するための
プロセス構築が必要 

派生開発

図 6 開発プロセス構築に関する課題
Fig. 6	 Issues related to development process definition
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特徴 課題への採用理由

“要求”と“仕様”を明確に区別し，階層構造で整理する 課題①：要求の明確化
仕様だけでなくその背後の要求を明確にしていく必要があるため，
これらの区別を大前提とする点が整理の上で有益
EPS システムの各階層の要求仕様書を明確にしていきたいため，階
層構造を特徴として持つ点がまとめ方に有益

要求とともに“理由”や“説明”を記載する 課題①：要求の明確化
要求を明確にしていく上で，その背景にある“理由”を明記するこ
とは，要求内容の理解（なぜそれをやりたいのか），共通性の見極め（や
りたいことは同じなのではないか）、適切な仕様の導出（このやり方
が本当にふさわしいのか）などに有益

Excel を基本とした表フォーマットで記載する 課題②：共通・固有の見極めと表現
Excel は広く普及しているツールであり，かつ行・列の追加の自由
度が高い．USDM でもこの点をメリットとして挙げており，応用
例として Traceability Matrix 1）の実現が見られる．共通・固有を
見極めて表現する手段として有益

表 1 USDM の特徴と採用理由
Table 1	 Features of USDM and reasons for adoption

製品
要求

製品
要求

製品
要求

製品
要求

製品
仕様

製品
仕様

製品
仕様

製品
仕様

A 社向け B社向け C社向け D社向け

機能
仕様書

機能
仕様書

機能
仕様書

機能
仕様書

Step2：
“仕様”から， “要求”および
その“理由”を導き出す

Step1：
機能仕様書からUSDMの
“仕様”へ抽出

既存成果物の“機能
仕様書”（仕様：あり，
要求：不明確）

図 7 ボトムアップアプローチによる要求と理由の抽出
Fig. 7	 Extraction of “Requirements” and “Reasons” 

by bottom-up approach

4. 取り組み内容：USDMを用いた要求仕様書
4.1 要求の明確化

　課題①：要求の明確化では，“仕様に対して要求が
明確化されていない”と“上位階層ほど既存成果物が乏
しい”の 2 つの問題点を内包していた．これらに対し，
それぞれ USDM を活用した 2 方向のアプローチに
よって解決を図る．
　“仕様に対して要求が明確化されていない”ことに対
しては，ボトムアップのアプローチをとる．すなわち，
現存する成果物の仕様記述から，その仕様が必要とさ
れる要求を逆方向に導き出すことで，これまで明らか
にされていなかった暗黙知の部分を明確にしていく．
なお，このアプローチは，既に仕様の記載された成果
物（例えば，ソフトウェア機能仕様書）が存在する開発
階層を対象とする．
　“上位階層ほど既存成果物が乏しい”ことに対して
は，トップダウンのアプローチをとる．EPS システ
ムに求められる要求を改めて議論・整理し，それを入
力として EPS システム要求仕様→ E / E システム要求
仕様→ソフトウェア要求仕様，といったように下りな
がら明確にしていく．
　以降，それぞれのアプローチについて詳述する．

4.1.1  ボトムアップアプローチによる現状の整理

　このアプローチでは，例えば既存の“ソフトウェア
機能仕様書”を基に，以下の手順に従って要求仕様を
整理していく（図 7）．
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　この手順で要求・理由・仕様の導出に成功すると，
USDM のフォーマットにおいて項目が埋められる形
となり，実現メカニズム（仕様）だけでなく，その背景
となる要求を理由と共に整理することができる（図 8）．
　ただし，整理の過程で全てが明らかになるとは限ら
ない．仕様から要求を導出してみたものの，要求の背
景（理由）がわからないままとなる例も存在する．その
場合は USDM の“理由”欄が埋められずに残る．しか
しこの場合であっても，どこが不明確なのか？を明ら
かにできたことになる（図 9）．

　このアプローチにより，以下の効果が得られた．
・ 仕様から要求・理由が導出できた場合，これまでは

暗黙知とされていた内容を形式知として整理するこ
とができた．

・ 導出できない場合も，不明確な箇所に論点を絞って
情報収集や議論ができるようになった．

4.1.2  トップダウンアプローチによる整理

　このアプローチでは，最上位の“EPS システム”階
層から，次の階層となる“E / E システム”および“メカ
システム”，さらにその下の階層，というように要求
仕様を段階的に詳細化していく．
　その際，上位階層の要求仕様書はこれまで不明確
だったことから，その記載粒度について方針を決める
必要がある．USDM の階層数を第 1 要求→第 2 要求
→仕様の 3 階層で構成するとした場合，ある開発階
層における USDM の“仕様”の記述は，その一つ下の
階層の開発で行うべき仕事が分配できる記載粒度とし
た（つまり，EPS システムの階層は，メカ・E / E シス
テムへ仕事を分配することが担当範囲となる）．各開
発階層では，その階層の要求仕様に基づくアーキテク
チャを構築し，その構成要素を洗い出す．構成要素に
USDM の“仕様”を割り当てられるように要求仕様の
記載を詳細化していくことで，要求仕様とアーキテク
チャの粒度を保った分配が可能となる（図 10）．
　また，起点となる最上位の“EPS システム”に求め
られている要求の抽出を漏れなく重複なく行うこと
が，下位層の開発で実現すべき範囲を明確にし，構成
要素個別の最適解ではなくシステム全体を見据えた最
適解の導出を達成することにつながる．このいわゆる
要求の網羅性確保はボトムアップローチでは達成でき
ない（図 11）．
　このアプローチにより，以下のような効果が得られ
た．
・ 従来不明確だった上位階層の要求仕様を明確化する

ことができた．
・ その記載粒度，およびアーキテクチャとの対応関係

を明確にすることができた．
・ 網羅的な要求抽出により，システム全体の最適解を

検討することが可能となった．

要求
理由

説明

制限車速＝前回の制限車速±変化割合

製品
要求

製品
仕様
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… …

実際には起こりえない急激な車速の
変化を緩和し，違和感の少ない車速
情報を生成する．

急激な車速変化が発生すると，過剰な
アシストが行われるため．

制御車速
算出

Req001

<変化割合制限>

Spe001

図 8 “仕様”から“要求”と“理由”が抽出できた例
Fig. 8	 An example where “Request” and “Reason” 

could be extracted from “Specifications”
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以下の条件を満たす場合， 車両のパワー
ユニットの状態を作動中に設定する．
＜条件＞
CANから得られた車速が10[km/h]以上， 
かつ正常に通信できている．

要求
理由

説明

… …

車速が閾値を超えた場合， 車両のパワー
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図 9 “仕様”から“要求”を抽出したが，“理由”が不明確な
ままの例

Fig. 9	 An example which “Requirement” could be 
extracted from “Specifications” but “Reason” 
remains unclearly
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図 10 トップダウンアプローチによる段階的な要求仕様の分配
Fig. 10	 Distribution of step-wise requirements in a top-down approach
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図 11 要求の網羅性確保
Fig. 11	 Ensuring requirements are covered
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Step1：
各製品の要求仕様
を横並びにして
俯瞰する

Step2：
共通・固有の区別
を見出し，それを
表現する
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図 12 共通・固有・の区別と定義
Fig. 12	Definition of common or unique distinctions
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Step1:
製品の横並び

Step2:
可変性の表現

情報はCAN通信により車両から
提供されるため．

図 13 USDM を用いた可変性の表現例
Fig. 13	Example representation of variability using USDM

4.2 共通・固有の見極めと表現

　課題②：共通・固有の見極めと表現では，前節 4.1. の
ボトムアップアプローチの結果をベースとして，以下の
手順で要求仕様を整理することで解決を図る（図 12）．
　ここで，Step1 では USDM を用いて横並びさせ
ることが可能であるが，Step2 で見出す共通・固有
の表現をどのように行うかという点が課題として生じ
た．
　この課題に対しては，USDM の記載を拡張する方
法で表現することを検討した（図 13）．右端の●印の
列が Step1 で行う各製品の横並びであり，ボトムアッ
プでまとめられた要求仕様の記載がそれぞれどの製品
に対応するのかを示す．これを俯瞰すると，全製品に
共通するものなのか，ある製品に固有のものなのかと
いう可変性が見出せる．
　この取り組みにより，以下の効果が得られた．
・ 共通と固有を見出し，それを USDM の拡張で表現

する方法を確立した．

・ これにより，コア資産としてカバーすべき範囲の検
討に有益な情報をまとめることができた．
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図 14 階層的な開発プロセスの構築
Fig. 14	Constructing a hierarchical development process

5. 取り組み内容：PFDを用いた開発プロセ
ス構築

5.1 階層的な開発プロセスの構築

　課題③：階層的な開発プロセスの構築については，
4.1.2 でトップダウンアプローチを実施する際に，そ
の実施手順をプロセスとして明確にすることを試み
た．
　トップダウンで要求仕様を USDM としてまとめて
いく際は，前述のように，各階層で要求仕様と対応関
係が明確にされたアーキテクチャも見出していく必要
がある．
　ある層の一連の開発プロセスは下位層の開発プロセ
スへの入力成果物を構築するためのものであると捉え
ると，システム開発全体のプロセスを概要レベルで俯
瞰して表現することができる．PFD ではプロセスを
二重丸表記することで階層的に表現できるため，下位
層の開発プロセスは，その階層化された表現を用いて

詳細化していく（図 14）．
　このように，開発プロセスを PFD で可視化するこ
とで，以下のような効果が得られた．
・ 業務内容の議論の活発化につながった
 “この成果物はここまで表現すれば下位層は困らな

い”，“このプロセスは成果物が煩雑なので分割すべ
き”，“機能安全対応はここで行う”，等の議論がプ
ロセスと成果物の連鎖表現により発想しやすい．

・ 矛盾している情報やリソースの認識が容易になった
 “このプロセスを実施するにはこういった知見を持

つ人材が必要”，“このプロセスの対応は半年後で問
題ない”，等の制約条件にまつわる議論が容易に行
える．

・ 関係者とのコミュニケーションが容易になった
 プロセスと成果物をフローで表現する方法がわかり

やすく，事前知識のない上級管理職等の関係者との
議論が容易になる．
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5.2 コア資産を基にした開発プロセスの構築

　前節 5.1 の活動でまとめたものは，成果物を新規
作成するプロセスである．コア資産が作成できた“後”
の運用として，A）製品の新規開発，B）製品の派生開
発，C）コア資産の更新，といった開発が想定される．
コア資産の新規作成も加え，全体のプロセスを検討し
た結果を図 15 に示す．
　コア資産を用いた開発プロセスの可視化により，以
下が明確となった．

A）製品の新規開発プロセス
コア資産を基に，製品向けに派生開発することであ
る．

1
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※ここは，コア資産の新規開発

図 15 コア資産を基にした開発プロセス
Fig. 15	Derivative development process based on core assets

B）製品の派生開発
A）によって新規開発された成果物を基に，派生開
発することである．

C）コア資産の更新プロセス
A）や B）における差分情報をコア資産に対して適用
していくこと．つまり，現コア資産を基に，派生開
発によりバージョンアップすることである．

　ここに挙げた 3 つのパターンは何れも何らかの派
生開発として捉えられることが可視化できた．した
がって，それぞれについて派生開発向けのプロセスで
あ る XDDP（eXtreme Derivative Development 
Process） 2）等が適用できると考えている．
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6. 今後の計画
　本論文では，多様化・複雑化する市場環境で事業を
継続させていくには，従来の開発スタイルから脱却し，
システム全体の視点からトップダウンで段階的に開発
を詳細化していくことの必要性を述べてきた．また，
コア資産を確立し，それを基にした派生開発を行う“プ
ロダクトライン型”開発への変革を目標に掲げ，その
目標達成のための取り組み内容を述べてきた．
　今後は，階層的な開発プロセスを定義し，それに則っ
た成果物を構築していくことによって，開発プロセス
の妥当性を検証しブラッシュアップを図っていく．ま
た同時に，ソフトウェア開発を主として下位層からボ
トムアップで要求仕様やアーキテクチャをコア資産化
する作業を進めていく．
　この大きな 2 つの流れを合流させ，一連のシステ
ム開発プロセスに則った成果物を構築できた後には，
コア資産を基にした派生開発を，そのプロセス定義に
則ってトライアル実施し，プロセスの妥当性検証およ
びブラッシュアップを図り，目指す姿への本格的な移
行を計画している．
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1. はじめに
　NSK では，1980 年代に電動パワーステアリング

（EPS）の開発に着手した．EPS は，従来主流であっ
た油圧パワーステアリングに比べ省エネルギーであ
り，作動油を使用しないなどの点からも地球環境に優
しい製品である．1989 年に軽自動車向けのピニオン
タイプ EPS を世界で初めて量産し，翌 1990 年には
同じく軽自動車向けコラムタイプ EPS の生産を開始
した．以降，小型・高出力・高機能な EPS を開発し，

搭載可能な車種を拡大させてきた．現在では，ハイブ
リッドカーや電気自動車など，最先端の車種へも適用
させている．
　近年では，世界的に地球環境保全強化のために，
CO2 排出をより一層抑制する動きが高まっている．
特に，欧州では Euro6 など排ガス規制強化が始まっ
ている．このような情勢を背景に自動車用 EPS の役
割は重要性を増してきている．

NSK develops and produces electric power steering (EPS) systems that improve the fuel economy of automobiles and 

reduce their environmental impact. In recent years, calls for environmental conservation have intensified globally, making the 

reduction of CO2 emissions through improved automobile fuel economy more important than ever.

 Lowering weight, improving efficiency, and increasing output are some example methods for improving fuel efficiency 

through EPS systems. For this new development, we focused on reducing EPS weight through gearbox thinning. We 

reduced the weight of the gearbox housing by 20 % while satisfying required performance though a casting quality 

prediction method and a FEM analysis of the optimum design method.
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　NSK では高環境性能化を狙い，軽量，コンパク
トで省燃費に貢献すべく，2016 年 1 月に従来比約
13 ％の軽量化（2015 年度 当社調べ）を達成した“世界
最軽量の電動パワーステアリング”を開発し，発表し
た 1）．（図 1）
　本報では，上述開発の取り組みの一つである“コラ
ムタイプ EPS ギヤボックス薄肉軽量化”，特にアル
ミ鋳造品質に着目して報告する．

2. アルミギヤボックスの薄肉化による軽量化
　NSK のコラムタイプ EPS システムの中で，最も
大きな重量割合を占めているのがギヤボックス筐体で
ある（図 2）．そこで，本開発では，ギヤボックス筐体
に焦点を当て軽量化することとした．
　軽量化の手段としては，低比重材（マグネシウム，
樹脂など）への置換，または製品の薄肉化などが考え
られる．単純に，軽量化率で考えるならば，材料置換
が最も効果が大きい．しかし，樹脂などはアルミニウ
ムに比べ，材料的には強度，剛性が大きく劣るため，
単純な置換では減速機ユニットの性能を満足すること
は難しい．そのため，他部品も含めたユニットの全体
の最適構造設計を行う必要がある．
　一方でアルミ薄肉化による軽量化は，これまでの設
計知見を生かし，ギヤボックス単体の最適設計を行う
ことで対応可能なため，材料変更に比べ短期間での開
発が可能である．ただし，設計的には材料強度への依
存度が高くなるため，従来以上に鋳造品質に配慮する
必要がある．

①②

③

①トルクセンサの小型化
②減速ギヤの小型化
③ギヤボックスの小型化

構成部材の小型軽量
化（従来比13 ％減）
により省燃費に貢献

アイドリングストップ対応
EPS作動を安定的に持続

低環境負荷 安全安心
トルクセンサの機能
監視に始動時点検を
追加し安全性に貢献

省エネ省資源

 

図 1 世界最軽量チルト機構付きコラムタイプ EPS1）

Fig. 1	 The world’s lightest column-type EPS 
system equipped with a tilt mechanism1)
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図 2 コラムタイプ EPS 部位別重量割合
Fig. 2	 Column-type EPS weight ratio by part
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　材料強度に影響する品質因子で，特に影響があるの
は鋳巣である．図 3 に市場に流通しているコラムタ
イプ EPS 用ギヤボックスの鋳巣含有率（製品に対す
る鋳巣量の割合）のベンチマーク結果を示す．この結
果から，NSK 品は他社品に比べ，鋳巣含有率のバラ
つきが大きく，かつ，上限が若干大きい傾向がある．
これは，NSK では，強度，剛性に余裕をもたせた設
計を行っているため，肉厚になってしまい，鋳巣の一
つであるひけ巣が発生したと推測される．
　図 3 で示した鋳巣含有率は強度上問題となるレベ
ルではないが，鋳造プロセスを考慮した設計をするこ
とでひけ巣を減少させることができると考えられるた
め，本開発では，薄肉化により軽量化を図ると同時に，
鋳造品質の向上も実現する．

他社品

鋳
巣
含
有
率
，
％

NSK品

○：ベンチマーク品
●：本開発のベース品

図 3 コラムタイプ EPS ギヤボックスの欠陥率
Fig. 3	 Column-type EPS gearbox defect rate

3. 薄肉化に伴う設計留意点
　アルミダカスト製品を薄肉化する場合，製品性能と
製造（鋳造）の観点でそれぞれ留意する点がある．以下
に各留意点の詳細を示す．

3.1 断面積減少による構造的性質の低下

　薄肉化によって断面積が減少することで，構造的性
質（強度，剛性）が低下し，ギヤボックスに要求される
性能が満たせなくなる可能性がある．

3.2 湯流れ性低下による品質低下

　薄肉化によって湯道が狭くなり，充填時に溶湯が冷
却されやすくなる．それにより，湯流れ性が低下する
恐れがある．湯流れ性の低下は，湯じわ，湯境，未充
填，ガス巻き込みなどの湯流れ欠陥の要因となり，品
質が低下しやすくなる．これらの欠陥は，充填中の溶
湯温度低下による固相率の上昇，キャビティ内の空気
の圧縮による背圧などによって発生する．これらの対
策としては，次のことが考えられる．
　①溶湯が凝固開始する前に充填を完了させる．
　②キャビティ内の空気をできる限り排気する．
　①に対しては，許容充填時間を一般的に提唱されて
いる鋳造検討式より算出し，それ以下の短い時間で充
填が可能な鋳造方案の設計と，適切な射出速度設定を
行う方法が考えられる 2）．②に対しては，金型内のエ
アーと溶湯が安定して置き換えられるような方案，適
切な射出速度切替位置を設定する．などの方法が考え
られる．

3.3 ひけ巣の発生による品質低下

　ひけ巣は厚肉の製品で比較的発生しやすい問題であ
る．製品全体が均一に薄肉化可能であれば改善の期待
ができるが，製品の強度，剛性確保の観点から，部位
毎に適切な肉厚を設定するため，肉厚差が生じやすく
なる．そのため，薄肉部が先に凝固し，厚肉部への溶
湯が十分に補給できず，ひけ巣の発生に繋がる恐れが
ある．この対策として，鋳造条件の適正化に加えて，
肉厚差を減らす（厚肉部から薄肉部への急激な変化を
避ける）等が考えられる．
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4. 鋳巣発生（従来品）の要因推定
　薄肉化形状設計を行う前に，従来品の鋳巣状態およ
び鋳巣の発生要因の推定を行った．
　図 4 に従来品のギヤボックス内部の鋳巣状態の分
析結果を示す．本分析は，X 線 CT 三次元測定機と三
次元画像処理ソフトを用いている．CT 画像の灰色の
部分はアルミダカストの部分であり，青色で示してい
るのが鋳巣になる．本結果から，鋳巣発生位置の確認
ができた．しかし，鋳巣が何に起因するかを判断する
のは難しいため，鋳造シミュレーションを活用して，
要因分析を行った．
　鋳造シミュレーションにより予測した鋳巣分布を
図 5 に示す．図の橙色の部分が鋳巣の発生確率が高い
部位となる．本結果は，CT 分析結果とほぼ同じ傾向
があることから，鋳造品質を予測する手法として妥当
である．だだし，本予測結果はひけとガス巻き混みに
起因する鋳巣も統合して出力しているため，要因分析
としては不十分である．そこで，充填完了時のガス巻
き込み分布を予測シミュレートし，鋳巣分布と比較す
ることで，鋳巣の発生要因の切り分けを行った．図 6
にガス巻き分布状態を示す．暖色であるほどガス巻き
込み量が多い．
　両予測結果から，図 5 の鋳巣分布の左側の鋳巣は
ひけ巣が大きな割合を占めており，右側の鋳巣はガス
巻き込み巣が大きく割合を占めていると推測される．

　上記ひけ巣の原因は製品形状の関係で局部的に厚肉
になっているためと考えられ，ガス巻き込み巣の原因
は，本位置が最終充填部に近く，充填過程で巻き込ん
だガスが集まったと考えられる．
　これらの結果から，ひけ巣を抑制する形状設計と充
填過程のガス巻き込みを抑制する方案設計および鋳造
条件を薄肉化設計では検討した．

図 4 X 線 CT による鋳巣分布 （従来品）
Fig. 4	 X-ray CT of porosity distribution (conventional 

product)

図 5 鋳造シミュレーションによる鋳巣分布 （従来品）
Fig. 5	 Casting simulation of porosity distribution 

(conventional product)

図 6 充填完了時のガス巻き込み分布 （従来品）
Fig. 6	 Distribution of gas entrainment at 

completion of filling (conventional product)
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5. 薄肉化形状の検討
　薄肉化による軽量化の効果を確認するため，NSK
の従来品をベースに薄肉化の設計・鋳造検討を行った．
以下，薄肉品を開発品と呼ぶ．

5.1 最適形状設計

　従来品を薄肉化しただけでは，ギヤボックスに要求
される性能を満足することができない．その対策とし
て，リブの追加，一部肉厚を増加させる等がある．し
かし，これらは前章でも述べたように適切な設計を行
わなければ，ひけ巣を発生させる原因につながる．そ
こで，本開発品は，急激な断面積変化の抑制と，湯流
れに配慮したリブ設計を行った．
　本報では，最適形状設計の詳細検討内容を割愛す
るが，衝突荷重（コラム曲げ方向入力，衝撃入力），
EPS 作動などについて，FEM を活用し，応力を分散
させる形状を検討した．これにより，筐体形状を最適
化し，成立させている．FEM 解析結果の一例を図 7
に示す．これらの結果から従来品より 20 ％軽量化し
た形状を決定した．

5.2 鋳造品質予測

　鋳造品質予測の手順として，まず，上述で決定した
形状が凝固開始前に充填完了できることを鋳造検討式
から判断した．この際，エアーが乱流しにくい鋳造条
件の算出を行っている．
　ただし，鋳造検討式だけでは，実際にキャビティ内
にどの程度のガスが残留しているか，または，湯じわ，
湯境等の湯流れ欠陥が発生するかを判断するのは難し
い．また，ひけ巣に関しても形状設計の際に配慮はし

ているが，その効果は未確認である．そこで，鋳造シ
ミュレーションソフトを活用し，鋳巣分布（ひけ巣の
影響，ガス巻き込み巣の影響），湯流れ欠陥を予測した．

5.2.1  鋳巣分布シミュレーション

　まず，ガス巻き込みを極力抑制可能な方案，鋳造
条件を検討した．
　方案は，鋳造としては最も基本的な考え方である
各ゲートから溶湯が製品内へ同時に充填開始される
方案 A と充填時間を極力短縮するように工夫したサ
ブランナー付き方案 B を設定した．それぞれの方案
の長所と短所を示す．
　方案 A は製品に溶湯が同時に充填開始されるよう
に設計されているため乱流が生じにくいが，ゲート
配置の制約が大きくゲート断面積を確保するのが難
しいため，充填時間の短縮は難しい．方案 B は充填
時間を短縮することができるが，ゲート毎に充填時
間差があるため乱流が発生する可能性がある．
　上記方案に対し，ガス巻き込み予測を行った．そ
の結果を図 8 に示す．暖色であるほどガス巻き込み
量が多い．この図から同時充填する方案 A のガス巻
き込み分布に比べ，サブランナー付きの方案 B は充
填遅れが発生し，製品に充填された際，乱流が起き，
ガスが巻き込まれやすいことが確認された．そこで，
本開発では同時充填可能な方案を採用した．
　品質を良くするためには，充填開始時にガス巻き
込みを抑制し，さらにそれが製品内に残りにくいこ
とが重要であるため，充填完了時のガス巻き込み状
態をシミュレートし，最適な射出速度とゲート配置
の調整を検討した．ガス巻き込み量の判断は，従来
品を基準とした．

図 7 FEM 解析結果
Fig. 7	 FEM analysis results

（a） 衝突荷重 （コラム曲げ方向入力） （b） EPS 作動負荷 （左転舵）
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ガス巻き込み量:小 サブランナー部の
充填遅れ

ガス巻き込み量:大

方案A

（a）ゲート通過前 （b）全ゲート通過後

方案B

図 8 ゲート通過時のガス巻き込み分布
Fig. 8	 Distribution of gas entrainment when passing through gate

　図 9 にガス巻き込み分布シミュレート結果を示す．
従来品の同シミュレーション結果（図 6）との比較か
ら，開発品は従来品に比べガス巻き込み量が少なく，
また，分布的にも範囲は減少していることがわかる．

　図 10 に上記方案および鋳造条件における鋳巣分布
シミュレート結果を示す．従来品の同シミュレーショ
ン結果（図 5）との比較から，従来品でガス巻き込み巣
の影響が大きいと推測された箇所の鋳巣が減少して
いることがわかる．

図 9 充填完了時のガス巻き込み分布　（開発品）
Fig. 9	 Distribution of gas entrainment at 

completion of filling (new product)

図 10 鋳造シミュレーションによる鋳巣分布　（開発品）
Fig. 10	 Casting simulation of porosity distribution 

(new product)
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　また，ひけ巣の影響が大きいと推測された箇所の
鋳巣も減少していることから，形状検討の際の抑制
方法も効果があったことがわかる．
　このように，ガス巻き込みに配慮した方案および
鋳造条件，そして，最適な形状設計を行うことで開
発品は従来品と同等以上の品質を有すると予測した．

5.2.2  湯流れ欠陥シミュレーション

　湯境，湯じわなどの湯流れ欠陥の発生は，充填完
了時に製品中に固相温度以下，あるいはそれに近い
温度状態の部位が存在することが原因である．図 3
で示した従来品（本開発のベース品）でも，湯じわ，
湯境等の兆候は確認されていない．しかし，本開発
では薄肉化により湯流れ欠陥が発生する可能性があ
るため，方案，鋳造条件の調整を行い，対策を行っ
ている．これらの取り組みによる効果は，充填完了
時の温度をシミュレートすることで判断した．判断
方法としては，充填完了時の製品温度がアルミダイ
カスト ADC12 の凝固温度 582℃以上であることと
した 3）．図 11 に充填完了時の温度シミュレート結果
を示す．暖色であるほど，温度が高く，下限値であ
る凝固温度 582℃以下は青く表示される．シミュレー
ト結果から，充填完了時点で製品内温度は凝固温度
以上になっていることが確認できる．これにより，
湯境，湯じわなどの欠陥は発生しないと判断した．

6. 結果および考察
6.1 鋳造品質分析結果および考察

　前章で検討した方案・鋳造条件に従い，試作したギ
ヤボックス内の鋳巣状態の分析を行った．図 12 に X
線 CT 鋳巣分布分析結果を示す．また，分析から得ら
れた鋳巣含有率および最大鋳巣サイズの従来品との相
対比較結果を図 13 に示す．
　CT 画像と鋳巣含有率の結果から，開発品は従来品
に比べ鋳巣含有率は 84 ％減少，最大鋳巣サイズは
88 ％減少したことを確認した．また，本開発品の鋳
巣含有率は，これまでの NSK 製品と比べても非常に
低い位置にあり，品質に関しても大きな改善ができた
と考えられる．
　鋳造シミュレーションの活用により，従来品以上の
鋳造品質の実現は可能であることが確認され，本開発
品は薄肉化しても品質的に問題ないことが証明された．

6.2 性能検証結果

　開発品の性能検証は社内規格に従い行った．検証方
法，検証結果の詳細内容は割愛するが，表 1 に示す
ように，開発品は最適設計により，強度，剛性ともに
社内規格を満足した．

図 11 充填完了時の温度分布
Fig. 11	 Temperature distribution at completion of 

filling

図 12 X 線 CT による鋳巣分布　（開発品）
Fig. 12	X-ray CT of porosity distribution (new 

product)
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図 13 鋳巣含有率と最大鋳巣サイズの相対比較結果
Fig. 13	Relative comparison of porosity content rate 

and maximum porosity size

性能検討項目 結果

衝突強度
衝撃強度試験 ○

コラム曲げ試験 ○

耐久強度
トルク作動耐久試験 ○

コラム曲げ耐久試験 ○

ハンドル
支持剛性 コラム曲げ剛性 ○

ベアリング
支持剛性 噛み合い剛性 ○

表 1 性能検証結果
Table 1	 Performance verification results

7. 結論
　従来品に比べ 20 ％の軽量化を図りつつ，性能を満
足し，かつ，これまで以上の鋳造品質になる製品開発
を行った．今後は本開発で得られた手法を他のアルミ
ダイカスト部品（コラムハウジング，ラックハウジン
グ）にも展開し，EPS 全体の軽量化を進める．
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1. はじめに
　近年，大気汚染や地球温暖化をはじめとする地球環
境問題に対し，CO2 排出量削減や燃費の改善が自動
車産業にとって大きな課題となっている．これらの課
題に対応するため，各国で環境規制が強化されている．
これに対し，NSK ではハブユニット軸受のフリクショ
ン低減や軽量化に取組んでいる．
　また，次世代エコカーの標準仕様として，EV（電
気自動車）化も近年急速に普及が進んでいる．EV は，
モーターで駆動するため，航続距離が現状の課題とし
て取上げられている．航続距離の改善には，いかに電
費を稼ぐかが重要であり，一つの手法として回生ブ

レーキがある．回生ブレーキは減速時にモーターを発
電機として利用する構造で，タイヤの回転エネルギー
を電気エネルギーに変換し，その発生した電気エネル
ギーを再利用する手法である．従来は，加速あるいは
低速走行時のハブユニット軸受のフリクションがエネ
ルギーロスとして着目されていたが，回生ブレーキの
登場で減速時の影響因子としても，ハブユニット軸受の
フリクションがさらに重要視されるようになってきた．
　一方，操縦安定性に関しても車体剛性 UP に伴いハ
ブユニット軸受への寄与度が上昇している．ドライバ
の意思通りに操縦できる性能として，ハンドルを切っ

In recent years, environmental regulations regarding CO2 emissions and fuel consumption have spread across the world, 

causing increased requests for low friction in bearings and weight reduction in particular. Challengingly, hub unit bearings 

require reliability that does not fail even in harsh environments. In terms of reliability design, the application of water-resistant 

grease and high-reliability seals reduces market risk in emerging countries where operating conditions are more severe. A 

29 % reduction in friction has been achieved by incorporating highly functional grease and devising an enhanced seal design.

In addition, transitional responsiveness has become increasingly required for handling stability in recent years. Finding 

correlations in not only bench tests but also actual vehicle tests will be required in future efforts.

1. はじめに
2. 高信頼性設計への取組み

2.1 ハブユニット軸受の機能
2.2 高信頼性シールの適用
2.3 グリースによる耐水性向上

3. 低フリクション化技術
3.1 ハブユニット軸受の低フリクション化技術
3.2 軸受内部フリクションの低減
3.3 シールフリクションの低減

4. 軽量化技術
5. 高剛性（応答性向上）
6. おわりに

坂口 尚
坂口 尚＊

Recent Technical Trends in Hub Unit Bearings

T. Sakaguchi

ハブユニット軸受の最新動向

	 ＊	 パワートレイン軸受技術センター　シャシ軸受技術部
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安全・快適

基本機能 過酷環境でも故障しない

地球環境

エネルギ回生の効率化

自動運転化の支援

自動車産業 ハブユニット軸受

CO2削減，燃費低減

EV化（航続距離が必要）

快適な運転（操安性）

高信頼性（耐久性/耐水性）

低フリクション
軽量化

高剛性（応答性向上）

図 1 ハブユニット軸受に要求される機能
Fig. 1	 Required functionality for hub unit bearings

ドライブシャフト

サスペンション

インナシール アウタシール

シール性

低フリクション化

ボール，保持器

内輪

強度 剛性 軽量化
内部設計/グリース

転がり寿命 剛性

低フリクション化
軽量化剛性強度

足回り（アクスル）構造

ブレーキディスク

外輪

ハブシャフト

図 2 構成部品と要求機能
Fig. 2	 Components and functional requirements

車体を支える軸受であり，破損すると事故に直結する
可能性もある為，高い信頼性が求められる．
　新興国市場においては，前節で紹介したように使用
環境が原因となった異音トラブルが多い．不具合原因
については地域によって傾向が異なるがロシアや東南
アジア諸国では軸受内部に水が浸入することによるは
く離が他地域に比べて圧倒的に多い．

た時の応答性，操舵感，剛性感と併せて，近年は自動
運転制御を想定した過渡応答性も重要視されつつあ
る．ハブユニット軸受には，高剛性及び過渡的な剛性
の考慮など高度な要求に対応することが必要になって
きている．
　自動車の生産量はグローバルで拡大し続けており，
特に新興国市場での需要拡大が著しい．新興国は，イ
ンフラ整備が十分でなく，未舗装の道路も多く過酷
な環境で使用されるため，ハブユニット軸受には泥水
環境に対しロバスト性がある高信頼性設計が求められ
る．
　図 1 にハブユニット軸受に要求される機能を示す．
本稿では，設計要素技術となる高信頼性及び低フリク
ション化，軽量化，高剛性（応答性向上）の最近の取組
みについて解説する．

2. 高信頼性設計への取組み
2.1 ハブユニット軸受の機能

　図 2 に示すように，ハブユニット軸受は自動車の
車輪（タイヤ，ホイール）を支え，回転する役割を担う．
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　図 3 にロシア市場からの軸受返却品のシールリッ
プの状況を示すが，シールリップ間に大量の泥が詰ま
るケースが多い．冬に道路が凍結するため融雪剤がま
かれ，それが泥と混ざりあってシールリップ間に入り
込みシールリップの追従性が低下した結果，軸受内部
に水浸入している．一方，中国市場においては，水浸
入による不具合が少なく衝撃荷重による圧痕起因の不
具合が多い．
　この新興国市場特有の不具合事象について対策手法
は大きく 2 つに分かれる．中国市場のように，圧痕
起因の不具合が多い地域については，過大入力荷重下
での耐久性を向上する為の軸受キャパシティの選定が
最も重要となる．ロシアや東南アジア諸国のように，
水浸入起因の不具合が多い市場においては，シールの
改善により泥水のアタックを抑制し，それでも不十分
である場合はグリースの耐水性自体を向上させ，微量
の水浸入を無害化する技術を市場に投入している．こ
れらのグリースとシールに関する設計技術を次節に解
説する．

2.2 高信頼性シールの適用

　図 4 に高信頼性シールの設計コンセプトを示す．高

信頼性シールの構造は，リップ摺動環境を良好に保つ
ため泥塩水の入り口側またはリップ摺動部から遠いと
ころにサブリップまたはラビリンスリップを設けシー
ル性能を向上させた仕様である．アウターシールにつ
いては回転輪に庇付きのラビリンスリップを設けるこ
とでリップの動きを阻害する泥自体の浸入を防ぎ，内
部の摺動環境を良好に保つ．インナーシールについて
は，泥塩水が溜まるスペースを小さくして泥を溜まり
にくくすることによりリップの追従性を遅延化させる．
　シール性を向上させるにはリップの枚数を増やすあ
るいは，リップ / 摺動面間の接触面圧を上げるという
手法が一般的である．しかしながら，この手法ではシー
ルフリクションが増加する結果となり，近年の低フリ
クション化に逆らった仕様となり採用が困難である．
従って，高信頼性シールについては FEM 解析により
リップ面圧分布の最適化を行い全リップのトータル反
力を調整することにより，ラビリンス構造によるフリ
クション増加を極力低減している．アウターシール，
インナーシールとも既に市場へ投入済みであり，特に
新興国で市場効果が認められている．

 

 

 

 

  

ボール

泥の堆積 泥の堆積

ボール

アウタ側 インナ側

アウターシール インナーシール 

図 3 シール間の泥詰り （ロシア市場） 2）

Fig. 3	 Clogged mud between seals (Russian market) 2)
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2.3 グリースによる耐水性向上

　高信頼性シールによる耐水性向上の効果は認められ
るが，それでも水浸入をゼロにすることは困難で，微
量の水が軸受内部に浸入することがある．軸受内のグ
リースに水が混入すると，図 5 に示すようにグリー
ス中に微細な粒子状となって分散する．それがグリー
スと共に接触面に浸入すると，グリースによる潤滑膜
が形成されにくくなり，軌道面とボールが金属接触し
て，摩耗や微小クラックが発生しはく離に至る．
　そこで，微量の水浸入を無害化できる技術として耐
水グリースを開発し，市場へ投入した．
　開発グリースの効果は図 6 に示すように大きく 2
つの作用からなる．1 つは添加剤の種類と量を調整す
ることで，水を大きな粒としてグリース中に分離し，
接触面へ近づきにくくしている．もう 1 つは，添加
剤の配合技術を工夫することで，従来グリースよりも
厚い酸化膜を早期に軌道面に形成し，水と金属の接触
を抑制することを可能にしている．
　実際に図 6 に示す通り，ハブユニット軸受を使っ
た水混入下での加速試験において，耐水グリースのは
く離寿命の改善効果が確認されている．

 

インナーシール アウターシール 

サブリップ内臓シール従来シール 庇付シール 従来シール 

ラビリンスリップ フランジ サブリップ 

図 4 高信頼性シールコンセプト 2）

Fig. 4	 Concept of a high-reliability seal 2)

油膜

軌道面

ボール

水

摩耗発生

クラック発生

はく離 

図 5 水混入で考えられる不具合事象 3)

Fig. 5	 Failure mode by considering water ingress 3)
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図 6 水の無害化技術 3）

Fig. 6	 Technology to make water harmless 3)

3. 低フリクション化技術
3.1 ハブユニット軸受の低フリクション化技術

　図 7 に近年のハブユニット軸受の低フリクション
化への取組みをまとめた．ハブユニット軸受のフリク
ションは，軸受内部とシールの 2 つの要素に分けて
考えることができる．軸受内部のフリクションは，予
圧や使用条件によって変化し，シールのフリクション
もその数やリップの設計によって変化するが，両者の
寄与度はおおむね 50 ％ずつである．
　軸受内部のフリクションの低減には，内部設計の最
適化や，グリースの基油動粘度を低減し，摩擦抵抗を
低減する方法が有効である．NSK では，玉径，軌道
溝半径，予圧等の内部仕様を最適化することにより従
来比で 10 ％のフリクション低減を実現している．も
う 1 つのグリースの基油動粘度を低減する手法に関
しては，3.2 項で詳細を解説するが，上記 2 つの手法
を組合せることにより内部フリクションを従来比で
25 ％低減することが可能となる．
　シールの低フリクション化については，リップ形状の
最適化による反力の低減と摺動面摩擦の低減が効果的
である．リップ形状の最適化については，シールの低
フリクション化と高い泥水耐久性の両立を設計段階で
検証できるように FEM で最適化を行っている 1）．リッ

軸受内部

シール

シール
軸受内部

軸受内部仕様， シール形式， シール数に依存 

摩擦抵抗の低減

攪拌抵抗の低減 
（グリース) 

リップ反力の低減

摺動面摩擦の低減

図 7 ハブユニット軸受の低フリクション化技術
Fig. 7	 Low-friction technology in hub unit bearings
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現行軸受仕様
低フリクション
ハブユニット軸受

シール

軸受内部

シール

軸受内部

フ
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ク
シ
ョ
ン
比

軸受内部フリクション ; 25 ％ダウン
・内部設計仕様の最適化
・高機能グリースの選定

シールフリクション ; 31 ％ダウン
・FEMによるリップ形状の最適化
・シール用低フリクショングリース／面粗し

29%減

1.00

0.50

0.00

図 8 各低フリクションアイテムの効果
Fig. 8	 Effect of individual friction reduction items

プ形状の最適化を行うことにより従来比で約 20 ％の
フリクション低減が可能となる．摺動面摩擦の低減に
ついては 3.3 項で詳細を解説するが，上記 2 つの組合
せで 31 ％のシールの低フリクション化が可能となる．
　軸受内部とシールの低フリクション化アイテムを適
用すると図 8 に示すように， ハブユニット軸受として
29 ％のフリクション低減を見込むことができる．

3.2 軸受内部フリクションの低減

　一般的に転がり軸受における内部フリクションは摩
擦抵抗と攪拌抵抗の和で表すことができる（図 9）．摩
擦抵抗は，ボールと軌道面の接触面での基油せん断に
よって生じるフリクションで，一般的に軸受への入力
荷重が大きくなると増大する．一方，攪拌抵抗はボー
ルがグリースを掻き分ける時に発生する粘性抵抗に
よって生じるフリクションで，一般的に軸受の回転数
が大きくなると増大する．ハブユニット軸受のアプリ

ケーションは，重荷重及び低速環境下であるため摩擦
抵抗がフリクションに支配的である．
　摩擦抵抗の低減には，グリースの摩擦係数すなわち
基油動粘度を低減することが有効である．しかしなが
ら，基油動粘度は高温領域では著しく低下するため，
潤滑不良の懸念が生じる．そこで NSK では図 10 に
示すように，温度変化による粘度変化が少ない基油を
採用することで低フリクション，且つ高温高荷重域で
も信頼性のあるグリースを開発した．この高機能グ
リースは，耐水グリース同様に添加剤の配合や種類を
調整することにより図 5 に示した耐水効果も有して
いる．
　温度変化によるグリースの粘度変化が小さいため高
温特性だけでなく，低温時のフレッチング特性もフリ
クション同様に効果が期待できる．
　本グリースは，既に欧州を中心に市場展開を推進し
ている．
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グリース

軌道面

ボール

摩擦抵抗

攪拌抵抗 ボール

軌道面

グリース

図 9 摩擦抵抗と攪拌抵抗のイメージ
Fig. 9	 Image of friction resistance and stirring 
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図 10 高機能グリースの低フリクションコンセプト
Fig. 10	 Low-friction concept for high-performance 
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図 11 シールの更なる低フリクション化技術
Fig. 11	 Improving low-friction seal technology

3.3 シールフリクションの低減

　従来は，軸受内部の軌道面に使用される同じグリー
スをシールに適用するケースがほとんどである．しか
しながら，近年はシールに対しても 3.2 項で解説し
たような温度による粘度変化の少ないシール専用グ
リースを適用することで低フリクション化が可能に
なってきた．温度による粘度変化が少ないため，常温
での動トルクだけでなく，低温時のシール起動トルク
にもグリース特性によるフリクション低減効果が期待
できる．
　また，近年においてはリップ摩擦係数を低減する手
法として，図 11 に示すようにシールリップまたはス
リンガーの表面粗さを大きくし，接触面積を減らすこ
とによって低フリクションを図る技術についても開発
が進んできた．ただし，背反する事象としてリップ
の気密性が懸念されるため，リップの設計にはフリ
クションと気密性のバランスを考えることが求められ
る．



NSK Technical Journal No. 690 (2018)50

4. 軽量化技術
　軽量化については，図 2 で示した外輪とハブシャ
フトが特に重量低減効果が大きい．図 12 にハブシャ
フトのホイール付きの強度解析モデルを示すが，軸受
の軽量化には，軸受だけでなくホイールやブレーキ
ディスク等の実機部品を考慮した強度検討が必要であ
る．周辺部品付きの強度解析では，ホイールやブレー
キディスク等の剛性や接触状態も考慮されるため，よ
り実車に近いシミュレーションが可能になる．
　外輪については，ナックルやビームアクスルに締結
した場合の軸受軌道面の真円度変形も必要である．外
輪軌道面の大きな真円度変形は転がり寿命を著しく低
下させるため，外輪にも周辺部品を考慮した解析の高
度化が求められる．
　上記に示したように，近年は軸受単体だけではなく
周辺部品を含めたユニット解析の高精度化が更なる軽
量化に求められ，NSK では周辺構造を考慮した軽量
化設計を提案している．

ブレーキディスク

ホイール

ナット

軸受

図 12 ホイール付きハブシャフトの強度解析モデル例
Fig. 12	Example strength analysis model of hub 

shaft with wheel

5. 高剛性（応答性向上）
　最後に，高剛性（応答性向上）について NSK の取組
みを報告する．操安性（剛性）について，従来は主にコー
ナリングでの安定性を目的に，軸受では高荷重域の静
的剛性を重視してきた．しかしながら，近年はレーン
変更時の操安性や直進性等，要求レベルが高度化し，
特に過渡的な応答性がハブユニット軸受に求められて
いる．近年の車体剛性 UP やサスペンションの改善に
伴いハブユニット軸受の寄与度が上昇してきたこと，
自動運転制御などの将来技術において高いスタビリ
ティが要求されてきたことが要求の背景にあると考え
る．
　このような要求に対応するために，NSK では車両
の応答性に対し何が要因か，台上評価 / 実車評価の観
点からの知見を基に研究開発を行っている．過渡的な
応答性に対応していくためにも，上記技術力の蓄積は
不可欠である．

6. おわりに
　最近の自動車社会の動向を踏まえた NSK の最新技
術について解説した．今後も CO2 排出量や燃費の改
善等，地球環境に関する要求は急速に加速していくこ
とが予想される．このような市場のニーズに対し，ハ
ブユニット軸受は低フリクション化をはじめ軽量化 /
高剛性等，これまでに数々の要求に応えてきた．一方，
新興国市場のように需要拡大が著しい市場に対して
は，ハブユニット軸受の本質である過酷環境下で故障
しない信頼性設計が継続して求められる．信頼性設計
と低フリクション化技術 / 軽量化等は，基本的には背
反する要求性能ではあるが，今後も各地域やニーズに
柔軟に対応し，両立できる仕様の開発を進めていく．
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1. まえがき
　近年，グローバルな環境規制の強化や環境意識の高
まりにより，自動車には CO2 排出量削減と燃費向上
が強く求められている．
　トランスミッション（以下 T / M）についても小型・
軽量化に加えて，損失低減を目的とした T / M 油の低
粘度化などが進んでおり，T / M 内で使用される転が
り軸受に関しては低フリクション化が求められてい
る 1），2），3）．

　T / M の軸を支持する転がり軸受には一般的に玉軸
受と円すいころ軸受が使用されるが，玉軸受に比べて
フリクションが大きい円すいころ軸受の低フリクショ
ン化は重要な課題となっている．
　本報では，これまで NSK で開発した円すいころ軸
受の低フリクション技術の変遷について紹介する．

Recently, strengthened global regulations and a growing environmental consciousness have increased requests for the 

reduction of CO2 emissions and improvement of fuel consumption.

In the case of transmissions (T/M) for instance, reducing weight, increasing compactness, and decreasing friction loss 

are ongoing goals. In addition, there is a need to reduce friction in rolling bearings used in T/M.

Generally, ball bearings or tapered roller bearings (TRBs) are used for rolling bearings that support the transmission shaft. 

Thus, the important issue is to find a way to reduce the friction of tapered roller bearings, which tend to have a lot of friction 

compared to ball bearings.

NSK has reduced friction loss by 70 % compared with conventional bearings. In this article, we introduce the transitions 

of low friction technology for TRBs through six generations.

1. まえがき
2. 円すいころ軸受のフリクション

3. 低フリクション技術の変遷
3.1 第 1世代
3.2 第 2世代
3.3 第 3世代
3.4 第 4世代
3.5 第 5世代
3.6 第 6世代

4. あとがき

齋川 友司郎
齋川 友司郎＊

Low-Friction Technology for Tapered Roller Bearings

Y. Saikawa

円すいころ軸受の低フリクション技術

	 ＊	 パワートレイン軸受技術センター　パワートレイン軸受技術部
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2. 円すいころ軸受のフリクション
　円すいころ軸受について，摩擦抵抗の理論は相原が
報告しており 4），NSK では理論に基づいた低フリク
ション化を図ってきた．相原の報告によると円すいこ
ろ軸受のフリクション要因は，図 1，2 に示すように
以下の（1）～（4）に分類される．
　（1）内・外輪軌道面ところ転動面間の転がり摩擦：

TR

　（2）内輪つばところ端面間の滑り摩擦：TS

　（3）ころと保持器間の滑り摩擦：微小
　（4）潤滑油の攪拌抵抗
　このうち，（1）内・外輪軌道面ところ転動面間の転
がり摩擦：TR と（2）内輪つばところ端面間の滑り摩擦：
TS の 2 つの項目が円すいころ軸受のフリクション要
因の多くを占める．そのため，従来は，この 2 つの
摩擦を低減することを主目的に円すいころ軸受の低フ
リクション化を実現してきた．一方，近年ではさらな
る低フリクション化を達成するため，（4）潤滑油の攪
拌抵抗に着目した開発品も NSK は市場に投入してい
る．

3. 低フリクション技術の変遷
　NSK では，円すいころ軸受の低フリクション化を
実現するため，様々な観点から改良を加えており，第
1 世代～第 6 世代と称し 1980 年代から段階的に低フ
リクション円すいころ軸受を開発した．以下にそれぞ
れの世代の特長を説明する．

3.1 第 1世代

　内輪つばところ端面間のすべり摩擦 TS は理論上式
（1）で算出できる 5）．
　TS ＝ e・μ0・cosβ・Fa・f '（Λ，t，σ）…………式（1）
ここで，
　　　　e	 ： ころ端面とつばとの接触位置
　　　　μ0	： ころ端面とつばとの摩擦係数
　　　　β	 ：ころ円すい角の 1/2
　　　　Fa	：アキシアル荷重
　　　　Λ	：油膜パラメータ
　　　　t	 ：温度
　　　　σ	 ：粗さ

 
 

  

 

 

内・外輪軌道面ところ転動面間の転がり摩擦：TR

潤滑油の攪拌抵抗

ころと保持器間の
滑り摩擦（微小）

内輪つばところ端面間の滑り摩擦：TS

図 1 円すいころ軸受のフリクション要因
Fig. 1	 Friction factors in TRBs
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転がり摩擦：TR 
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図 2 転がり摩擦：TR と滑り摩擦：TS の関係
Fig. 2	 Relationship between rolling friction TR and 

sliding friction TS
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　第 1 世代では内輪大つば面ところ端面の接点位置 e

（図 3）の最適化，及び内輪大つば面粗さところ端面粗
さ σの改良により，内輪つばところ端面間の滑り摩擦：
TS を低減した．
　これによって，標準仕様に比べ全回転領域で約
20 ％の低フリクション化を実現した（図 4）．

3.2 第 2世代

　内外輪軌道面ところ転動面間の転がり摩擦 TR は，
式（2）で求めることが出来る 5）．

　
TR =

Da

Z ReMi +RiMe( ) ……………………  式（2）

ここで，
　　　　Z	 ：ころ数
　　　　Da	：ころ径
　　　　Re	：外輪軌道半径（図 5）
　　　　Ri	：内輪軌道半径（図 5）
　　　　Me	：外輪転がり抵抗
　　　　Mi	：内輪転がり抵抗

　第 2 世代では，軸受内部諸元の最適設計により，内・
外輪軌道面ところ転動面間の転がり摩擦：TR を低減
した．
　式（2）より，接触角 α，ころ数 Z，ころ長さ LWE，こ
ろ径 Da などの軸受内部諸元に対して低フリクション
を重視した設計を行うと，背反として他の軸受に必要
な機能である寿命と剛性が低下してしまう（表 1）．そ
こで，円すいころ軸受は通常一対で使用されること
に着目して，図 6 に示すように軸受 2 個の寸法や内
部諸元のバランスを最適化することにより，低フリク
ション化と寿命・剛性確保の両立を可能にした．第 1
世代の特長に加え，軸受 2 個組合せた状態で軸受寸法・
内部諸元を最適化し，第 1 世代に対して約 10 ％の低
フリクション化を実現した（図 4，図 7） 6）．

3.3 第 3世代

　NSK 独自開発の長寿命材料及び熱処理技術（TF シ
リーズ）7）を活用することで，軸受のダウンサイジン
グが可能になった．軸受の小型化により，第 2 世代
に対してさらに低フリクション化を可能とした．

2β αe

Fa

Fa

図 3 内輪大つば面ところ端面の接点位置：e
Fig. 3	 Contact position e of cone back face rib and 

roller end face
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低トルク円すいころ軸受　第2世代
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図 4 軸受単体でのフリクション比較線図（2 個組合せ時）
Fig. 4	 Comparison of friction between a 

conventional bearing and low-friction 
bearings
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性能
軸受諸元

接触角 ころ数 ころ長さ ころ径

低フリクション 大 少 短 太

低面圧 小 多 長 太

長寿命 大 多 長 太

高剛性 小 多 長 太

表 1 軸受諸元と性能の関係
Table 1	 Relationship between specifications and 

performance

α

LWE

Da

R i Re

図 5 外輪軌道半径：R e と内輪軌道半径：R i

Fig. 5	 Outer ring raceway radius R e and inner ring 
raceway radius R i
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図 6 第 2 世代と第 3 世代の適用イメージ
Fig. 6	 Image of 2nd generation and 3rd generation 

bearings
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図 7 2 個組合せでのフリクション比較線図　（第 1 世代と
第 2 世代）

Fig. 7	 Friction comparison of 1st generation and 
2nd generation paired bearings
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3.4 第 4世代

　第 3 世代に対し，さらなる低フリクション化を達
成するため，ころ数の削減，ころ長さの短縮や小型化
を行うと，図 8 に示すように内・外輪軌道面ところ
転動面の間にエッジロードと呼ばれる局所的に接触面
圧が高くなる現象が発生する．
　この対策として，内・外輪軌道面を図 9 に示すよ
うな樽状の特殊クラウニング形状とすることで，エッ
ジロードの発生を抑えることができる．
　第4世代では，エッジロードを抑制するだけでなく，
接触面圧分布の最適化や内部諸元の見直しも同時に
行い，寿命や支持剛性に関しても従来仕様に対して

同等以上を確保した上で，低フリクション化を可能
とした 8）．
　図 10 に，第 3 世代と第 4 世代の寿命評価結果を
比較して示す．常用荷重条件，重荷重条件ともに第
4 世代は第 3 世代と比較して，長寿命である．また，
図 11 に第 3 世代と第 4 世代の剛性を比較して示す．
剛性についても，第 4 世代は第 3 世代と比較して優
れている．さらに，図 12，13 に示すように第 3 世
代に対して約 20 ％の軽量化と約 30 ％の低フリク
ション化を実現した．
　上述したように，円すいころ軸受を高機能化する上
で，クラウニング形状を適正化することは非常に有効
な手法である．

第３世代

転動面
従来クラウニング

軌道面
従来クラウニング

－20 －10 0 10 20

ころ中心からの距離，mm
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面
圧
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G
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2

4
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10

図 8 第 3 世代のころと軌道輪間の接触面圧とクラウニン
グイメージ

Fig. 8	 Contact pressure between roller and ring 
raceway, and image of 3rd generation 
crowning
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従来クラウニング

軌道面
特殊クラウニング

図 9 第 4 世代のころと軌道輪間の接触面圧とクラウニン
グイメージ

Fig. 9	 Contact pressure between roller and ring 
raceway, and image of 4th generation 
crowning
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図 10 軸受寿命評価結果　（第 3 世代と第 4 世代）
Fig. 10	 Bearing endurance test results (3rd and 4th generations)
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図 11 剛性比較結果　（第 3 世代と第 4 世代）
Fig. 11	 Bearing rigidity (3rd and 4th generations)
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図 12 重量比較結果　（第 3 世代と第 4 世代）
Fig. 12	Weight comparison (3rd and 4th generations)
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図 13 軸受フリクション測定結果　（第 3 世代と第 4 世代）
Fig. 13	Bearing friction measurements (3rd and 4th 

generations)
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図 14 樹脂保持器付き円すいころ軸受断面図
Fig. 14	Cross section of a TRB with a plastic cage

3.5 第 5世代

　第 1 世代～第 4 世代では，滑り摩擦：TS や転がり
摩擦：TR の機械的損失を低減，長寿命化技術による
小型化など段階的にフリクションの低減を実現してき
た．
　さらなる低フリクション化のために，TS 及び TR に
続く 3 番目に大きなフリクション発生要因である潤
滑油の攪拌抵抗に着目した．この攪拌抵抗を低減する
ことが可能な樹脂保持器付き円すいころ軸受を開発
し，第 5 世代に適用した．
　攪拌抵抗を低減するためには，軸受内部に流入する
潤滑油量を制御することが重要であり，油流解析結果

に基づき，樹脂保持器形状を決定した．図 14 に，開
発した樹脂保持器の 2 つの特長を示す．1 つ目は，保
持器と内輪小つば間を狭めて，小端側の油流入面積を
小さくした点であり，2 つ目は内部空間を保持器で埋
めることである．これによって，必要最小限の油量だ
け転動体と軌道輪間に供給することが可能になり，樹
脂保持器の適用のみで高速回転領域で約 20 ％の低フ
リクション化を実現した（図 15） 9）．尚，本保持器は
形状が複雑なため，製造には樹脂材による射出成形を
採用し，設計の自由度を高めている．
　近年，T / M の効率向上を目的として，低粘度の潤
滑油の使用が増えているが，樹脂保持器の採用により
さらに軸受内部に供給される油量が少なくなり，必要
最低限の油膜確保が難しくなる．その場合，円すいこ
ろ軸受は，ころ端面と内輪大つば部の滑り面での焼付
きが懸念される．そこで，図 14 に示すオイルプール
を保持器に設置し，ころ端面と内輪大つば部の潤滑性
を向上させた．その結果，ころ端面に潤滑油を留めて
おくことが可能となり，鉄保持器を用いた従来軸受に
対して，ころ端面と大つば部の耐焼付き性を向上させ
ることが出来た（図 16）．
　第 5 世代の円すいころ軸受は，樹脂保持器の成型
性の高さを利用することで，必要な箇所には十分に潤
滑油を確保し，その他の場所には必要最低限だけの潤
滑油を供給することが出来た．これにより，耐焼付き
性向上と低フリクション化を実現したことが特長であ
る．
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図 15 フリクション測定結果 （第 4 世代と第 5 世代）
Fig. 15	Friction measurements (4th and 5th 

generations)
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図 16 円すいころ軸受の焼付き寿命時間　（第 4 世代と 
第 5 世代）

Fig. 16	TRB seizure life (4th and 5th generations)

3.6 第 6世代

　円すいころ軸受は，トルクが高い T / M の出力側（カ
ウンタ軸やデフ軸）で使用されることが一般的である．
エンジンで作られた動力は，T / M 内で減速されるた
め，出力軸の回転数は入力軸と比較して低くなる．円
すいころ軸受が低速で回転する際には，図 1，2 に示
す内輪つばところ端面間の滑り摩擦：TS が軸受全体
のフリクションに大きく影響する．前述したように，
第 1 世代では，内輪大つば面ところ端面の接点位置
の最適化，及び内輪大つば面粗さところ端面粗さの改
良により，滑り摩擦：TS を低減した 6）．
　第 6 世代では，より一層の滑り摩擦：TS の低減を目
指し，内輪大つば面ところ端面のさらなる粗さ改善を
行うことで，低速域では最大 60 ％，全回転速度平均
では最大 20 ％の低フリクション化を実現した（図17）．
第 1 世代を開発した 1980 年代と比べて，現在では
加工技術が進歩しており，内輪大つば面ところ端面の
さらなる粗さ改善が可能になった．
　本開発品は，軸受サイズやころ数，転動面・軌道面
の形状の変更を必要とせず，低速域において大幅な低
フリクション化が可能であるため，様々な T / M への
適用が期待できる．また，低粘度油を使用した場合に
は，高速領域でも低フリクション効果がある実験結果
が得られており，今後使用が増えると予想されている
低粘度潤滑環境に適した技術である．

全回転速度平均で最大20 %
の低フリクション化を実現 

第５世代 

第６世代  

回転数 

Max60 ％低減 

軸
受
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リ
ク
シ
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従来品ころ端面拡大 

開発品ころ端面拡大 

図 17 フリクション測定結果　（第 5 世代と第 6 世代）
Fig. 17	 Friction measurements (5th and 6th 

generations)
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Fig. 18	 Transition to lower friction in TRBs

4. あとがき
　本報では，NSK がこれまでに開発した円すいころ
軸受の低フリクション技術の変遷について紹介した．
　本来，フリクションを低減するとその他の機能であ
る寿命，剛性も低下するが，第 1 世代～第 6 世代の
ように精度向上，内部諸元最適化，材料・熱処理技術
の活用，クラウニングの改良，及び潤滑油の流れを制
御することにより，耐久性は維持した上で低フリク
ション化を図ってきた．第 1 世代～第 6 世代のすべ
てを適用した円すいころ軸受は，標準仕様に対し最大
70 ％の低フリクション化が可能である（図 18）．
　今後も，NSK の 4 つのコアテクノロジー（トライ
ボロジー，材料技術，解析技術，メカトロ技術）を駆
使し，市場ニーズに応える新商品開発を推進すること
で，自動車の燃費向上に貢献し続けたい．
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1. まえがき
　地球温暖化の問題と省エネ推進への対応として，自
動車メーカーは，化石燃料資源の節約と CO2 排出量
の削減を目指し，車の燃費を改善している．その取り
組みのひとつは，各部品の軽量化と低損失化により，
高効率のパワートレインを追求することである．その
際，自動車用トランスミッションやディファレンシャ
ル内の動力伝達用ギヤを支持している軸受の，トルク
損失を低減する必要性が高まっている 1）．

　トルク損失を低減させるため，従来は主に転がり摩
擦と滑り摩擦に着目してきた．軸受運動性能解析によ
り，軌道面と摺動面の形状と粗さを最適化して，大き
な削減を達成してきた 2）～ 4）．一方，潤滑油等のかく
はん抵抗は，特に十分な潤滑条件下では，軸受のトル
ク損失の大きな原因となっている．しかし，かくはん
抵抗に起因する損失は，かつてはあまり追求されな
かった．潤滑油量を減らせばトルク損失は低減できる

温 穎怡
温 穎怡＊，宮田 慎司＊

CFD Analysis of Tapered Roller Bearings and Ball Bearings 
for Reducing Agitation Torque

Y. Wen, S. Miyata

かくはん抵抗の低減を目的とした円すいころ
軸受と玉軸受の CFD解析

	 ＊	 日本精工株式会社

宮田 慎司

Agitation torque associated with oil lubricant is one of important factors of torque losses. To reduce agitation torque, 

the internal design of rolling bearings has been optimized. Aiming for greater efficiency, a calculation code for predicting 

the agitation torque and the tendency of lubricant oil flow passing through tapered roller bearings and ball bearings was 

developed using computational fluid dynamics (CFD) analysis. Torque losses and oil quantities in ordinary-sized bearings were 

measured. Calculated values obtained by the CFD analysis were qualitatively in good agreement with measured results. 

Thus, the authors conclude that CFD analysis is capable of simulating tendencies of agitation torque and distribution of oil. 

Finally, using this analysis method, low-torque tapered roller bearings and ball bearings was developed. Oil flows in these 

bearings are controlled and optimized by specially shaped plastic cages. Thus, agitation torque is reduced significantly in 

comparison with conventional products.

1. まえがき
2. 円すいころ軸受の CFD解析

2.1 CFD解析技術
2.2 実験検証
2.3 低トルク円すいころ軸受の開発

3. 玉軸受の CFD解析
3.1 CFD解析方法の検証
3.2 低トルク玉軸受の開発

4. あとがき

International VDI Congress Drivetrain for Vehicles 2013 で英文講演論文発表した内容を和訳のうえ一部修正して転載．



NSK Technical Journal No. 690 (2018) NSK Technical Journal No. 690 (2018) 61NSK Technical Journal No. 690 (2018)

2.2 実験検証

　CFD 解析の精度は，乱流モデルの選択やメッシュ
サイズ，流動パラメータ等の設定が大きく影響する．
これらの最適な設定を見出すためには，検証実験が必
要である．本報では，ディファレンシャル用円すいこ
ろ軸受について，図 1 に示すトルク試験機を使用し，
十分潤滑条件下でトルクの測定を行い，解析結果を実
験結果と比較検証した．実験に使用した軸受は保持器
の形状が異なっており，それ以外は同じ諸元（表 1）を
有する．3 つの保持器形状を図 2 に示し，試験条件を
表 2 に示す．図 3 は，トルクの測定結果と解析結果
の比較を示しており，保持器 1 のトルクを 1 として
相対的に示している．軸受の転がりトルクは，動摩擦
解析のオリジナルプログラム3）を用いて計算した．こ
のプログラムで使用されている計算式は，EHL 転が
り抵抗を考慮しており，約 200 個の円すいころ軸受
により検証されている 8）．
　比較検証の結果，解析結果は測定値と定性的に一致
していることがわかった．

アキシアル荷重 

ロードセル
給油

静圧軸受試験軸受

図 1 円すいころ軸受のトルク測定試験機
Fig. 1	 Torque testing machine for tapered roller 

bearing

内径 （mm） 45
外径 （mm） 95.25
組幅 （mm） 35
接触角 （°） 22.5
ころ転動面の平均直径 （mm） 12.2

表 1 軸受諸元
Table 1	 Characteristics of the bearings

が，逆に寿命低下の懸念があるからである．特に，粘
度の高い油が大量に用いられるディファレンシャル
は，高回転数域においてかくはん抵抗の影響が大きく，
軸受トルクの約 26 ％を占める 5）．よって，軸受のト
ルク損失を低減するために，かくはん抵抗を下げるこ
との寄与は大きい．
　松山らは，油の流れがトルクに及ぼす影響を実験的
に検討し，内輪と保持器との間を通過する油を減らす
ことにより，低トルク円すいころ軸受を開発した 6）．
すなわち，かくはん抵抗低減の取り組みは，これまで
は実験的な試みが多かった．よって，低トルク軸受の
開発効率を向上させるために，数値解析の導入が必要
である．
　本報では，軸受のかくはん抵抗と油量分布を予測す
るための，CFD（Computational Fluid Dynamics）
解析について述べる．また，この手法を用い，低トル
ク円すいころ軸受と玉軸受を対象として，保持器形状
が油の流れとかくはん抵抗に及ぼす影響を解析した結
果を報告する．

2. 円すいころ軸受の CFD解析
2.1 CFD解析技術

　一般的な流体解析モデルにおいて，CFD 解析によ
るかくはん抵抗の計算は，単相流モデルで，一定速度
の一様流の仮定が用いられてきた．しかし，軸受内部
は，油と空気が転動体によってかくはんされている，
非定常な自由表面流れである．本報では，この流れを
再現して油流の傾向を詳細に分析するために，気液
二相流モデルを用い，高精度な界面形状捕捉が可能な
VOF（Volume of Fluid）法を採用した．汎用CFDツー
ルに基づいて，かくはん抵抗と油量分布を計算するプ
ログラムを開発し，解析ツールに組み込んだ．このプ
ログラムで使用される，壁面セルの表面における流れ
に起因する抵抗，すなわちかくはん抵抗の計算式は，
式（1）にように表せる．

T = |vpar|( )× × +
→ Rb

→
= Rb Abτω→ pnb

→→ →(Ft+Fn) vpar
→

　
（1）

　ここで　はかくはん抵抗ベクトル，　は半径ベクト
ル，　は表面の接線方向に作用する力，　は法線方向に
作用する力，τω はせん断応力，p は圧力，　  は速度ベ
クトル成分で，表面と平行である．　は表面への外向
きの法線単位ベクトル，Ab は壁面セルの表面積であ
る．計算する際，流れに起因する力は周方向成分のみ
を考慮する．軸受のかくはん抵抗は，壁面セル表面上
の抵抗力の総和と定義した．

T Rb

Ft Fn

vpar

nb
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2.3 低トルク円すいころ軸受の開発

　円すいころ軸受は，同じサイズの玉軸受に比べて，
大きな負荷容量と高剛性の利点を有している．しかし，
高摩擦トルクと高発熱の欠点も有する．接触面におけ
る発熱の悪影響を回避するためには，潤滑油の供給を
確保することが不可欠であり，その上で，かくはん抵
抗低減との両立が必要である．

2.3.1  かくはん抵抗を低減する保持器形状の検討

　式（1）によると，かくはん抵抗を低減するのは，油
によるせん断応力と圧力を小さくすることと，油と
接触する表面積を小さくすることである．そのため，
油の量を削減することが有効である．一方，円すい
ころ軸受には遠心力によるポンプ作用があり，軸受
回転時には内輪小つば側から大つば側への油の流れ
ができる．そのような概念に基づいて，新しい保持
器形状を考案した．その形状を図 4 に示す．

（a）保持器1 （b）保持器2 （c）保持器3 

図 2 実験に使用した保持器形状
Fig. 2	 Cage shapes used in the experiment

回転速度 （min － 1） 2 000
油温 （℃） 60
油粘度 （mm2/s@40 ℃） 68
給油量 （L /min） 0.5

表 2 試験条件
Table 2	 Test conditions

保
持
器

 1
保
持
器

 2
保
持
器

 3
保
持
器

 1
保
持
器

 2
保
持
器

 3

0

0.2

0.4

0.6

0.8

1

1.2

ト
ル
ク
比

かくはん抵抗計算結果
転がり抵抗計算結果
トルク測定結果

図 3 円すいころ軸受のトルク比
Fig. 3	 Comparison of torque of tapered roller bear-

ings

 

 

 
   ラビリンス 厚い

保持器

（1）保持器1：従来形状 

（3）保持器5：入口ラビリンス形状 （4）保持器6：軸受内部空間を埋める形状 

（2）保持器4：軸受開口面積を減らす形状  

d 
=

 0
.8

 m
m

d 
=

 0
.4

 m
m

図 4 かくはん抵抗を低減させる保持器形状
Fig. 4	 Cage shapes for reducing agitation torque
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　これらの保持器の効果を，CFD 解析により検討し
た．計算条件を表 3 に示す．また，各保持器形状を
採用した際のかくはん抵抗の計算結果を，図 5 に示
す．これらの結果から，保持器 4，5，6 は，いずれ
もトルク低減に有効であることが確認できた．
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保持器1 保持器6保持器5保持器4

図 5 従来形状（保持器 1）に対するかくはん抵抗比
Fig. 5	 Comparison of agitation torque of tapered 

roller bearings with different cages
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図 6 軸受全体の貫通油量の比較
Fig. 6	 Comparison of oil quantity running through 

the whole bearing
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図 7 軸受全体の貫通油量の比較
Fig. 7	 Comparison of oil quantity running through 

the whole bearing

回転速度 （min － 1） 2 000
油温 （℃） 60
油粘度 （mm2/s@40 ℃） 68
給油量 （L /min） 油面高さ一定

表 3 計算条件
Table 3	 Calculation conditions

　保持器 4 や 5 は，小つば側の軸受開口面積を減ら
していることが特徴である．これは，軸受内部に油
が流入することを抑制する効果がある（図 6）．その結
果，かくはん抵抗が大幅に減少したといえる．
　保持器 6 は，軸受内部空間を埋めることで，軸受
内部への油の流入を抑制する（図 7）．
　一方，図 8 に示すように，保持器 4 と 5 で単に小
つば側の油の入口を絞ると，内輪側を貫通する油量，
すなわち内輪と保持器の間を通過する油流れが大幅
に低下する．その結果，内輪大つばの滑り接触面周
辺の油量も大幅に減少してしまうことが懸念される．
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図 8 内輪側の貫通油量の比較
Fig. 8	 Comparison of oil quantity running through 

the inner ring side of the bearing
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図 9 は，その現象を説明している．大つばの接触面
に供給する油が不足する場合，滑り摩擦により発生
する熱が過剰になり，焼付きにつながる恐れがある 9）．
　焼付きを回避するために，CFD 解析により内輪
大つば周辺の油量を確保できる保持器形状の検討を

保持器

（a） 保持器1： 従来形状 （b） 保持器7 （設計A）： 
保持器外輪側の板厚を
増やす形状

（c） 保持器8 （設計C）： 
保持器を短くする形状

b = 5.1 mm
b = 3.1 mm

a =
 1.6 m

m

a =
 0.7 m

m

図 10 油量を確保する保持器形状
Fig. 10	 Cage shapes for maintaining oil quantity

行った．形状の候補は，A. 保持器外輪側の板を厚く
し，保持器と外輪の間の空間を減少させる設計（図 10

（b）），B. 小つば側の保持器と内輪間の開口面積を大
きくする設計，C. 保持器を短くして油の出口を広げ
る設計（図 10（c））である．

外輪側貫通油量

油流入

外輪

内輪
すべり接触部

油

保持器
内輪側貫通油量

図 9 内輪 / 外輪側の貫通油量の定義
Fig. 9	 Definition of oil flow running through the inner/outer ring sides of the bearing
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（b）保持器8のかくはん抵抗比（a）貫通油量の全体と内輪側の比較

保持器1 保持器7 保持器8 保持器1 保持器8

図 11 油量とかくはん抵抗の比較
Fig. 11	 Comparison of oil quantity and agitation torque

　計算の結果からわかったことは，以下のとおりで
ある．図 11（a）に示すように，A は，油が外輪側
に入りづらいため，内輪側に油を誘導する効果があ
る．また，C は軸受から流出する油量が増えること
で，軸受全体を貫通する油量が増えており，内輪側
の貫通油量も同等に確保できている．保持器を短く
した分，油と接触する保持器の表面積は減少してお
り，かくはん抵抗がわずかではあるが低減できてい
る．（図 11（b））．

外輪

保持器

内輪

油

保持器

a）保持器7：保持器の外径面を外輪の軌道面に接近させる 

c）保持器8：保持器を短くする 

b）保持器6：保持器柱部を
      径方向に厚くする 

図 12 開発軸受
Fig. 12	Newly developed low-torque bearing

　かくはん抵抗の低減と内輪大つば部の潤滑性を確
保することを目的として，上述の検討結果より，保
持器 6，7，8 の特徴を適用し，図 12 に示す保持器
を開発した．具体的には，（1） 保持器の外径面を外
輪の軌道面に接近させて設けるとともに，（2） 保持
器柱部を径方向に厚くし，かつ，（3） 軸方向に短く
することにより，保持器内輪の大つば部に油を誘導
する油路を形成している．
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かくはんトルク

転がりと滑り摩擦トルク
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図 15 玉軸受のトルク
Fig. 15	Running torque of ball bearings

2.3.2  低トルク円すいころ軸受の効果の検証

　前節までのとおり，CFD 解析により，低トルク円
すいころ軸受の効果を検討した．そして，トルク損
失と軸受の内輪・外輪側の貫通油量を図 1 のトルク
試験機で測定した．実験検証用の保持器は，樹脂を
用いて試作した．
　従来軸受（図 4（a）と同様な軸受）と，低トルク円す
いころ軸受のトルク測定結果と解析結果を，図 13 に
示す．この 2 つの軸受は，保持器形状以外は同じ諸
元（表 1）を有する．同じ試験条件下（表 3）で，従来軸
受に比べて，開発軸受のトルクは約 10 ％低減した．
解析結果を基に推測すると，かくはん抵抗を約 50 ％
低減させることができたと考えられる．
　図 14 は，全体と内輪側のそれぞれの貫通油量の，
計算結果と測定結果の比較を示している．従来軸受
のそれぞれの貫通油量を 1 として，相対的に比較し
ている．開発軸受において，軸受全体を通過する油
量は減少している．一方で，保持器と内輪間の油量
は大きく変化していない．つまり，内輪大つば部に
は従来と同等の油量を供給しているとともに，余分
な油を減らしてかくはん抵抗を低減させている．こ
れらのことが，解析と実験により確認できる．

3. 玉軸受の CFD解析低トルク円すいころ軸
受の開発

　玉軸受のトルク損失は，円すいころ軸受と比較して
小さい．そのため，ハイブリッドカーのモータや動力
伝達ギヤを支持する軸受に使用される場合が多くなっ
ている．本報では，CFD 解析を用いて，ハイブリッ
ドカー用低トルク玉軸受のトルク低減効果を確認した
結果を述べる．

3.1 CFD解析方法の検証

　玉軸受の CFD 解析モデルを検討するために，前述
のプログラムを用いて，2 つのハイブリッドカー用玉
軸受のトルク損失を計算した．その結果を測定値と比
較して検証した．かくはんトルクの測定値は，図 15
に示す方法を用いて計算した．給油量が十分に零に近
い場合，軸受の回転トルクの測定値は，転がり摩擦ト
ルクと滑り摩擦トルクとの合計値とみなすことができ
る．従って，油量が零でない場合，回転トルクの値か
ら転がり摩擦トルクと滑り摩擦トルクを差し引いた値
を，かくはん抵抗の値に相当するとした．
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図 14 油量の比較
Fig. 14	Comparison of oil quantity
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図 13 トルクの比較
Fig. 13	Comparison of torque
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回転速度 （min － 1） 3 000
油温 （℃） 50
油粘度 （mm2/s@40 ℃） 23.6
給油量 （L /min） 1

表 4 試験条件
Table 4	 Test conditions

　試験に使用した 2 つの軸受を図 16 に示す．試験条
件を表 4 に示す．実験に使用した試験機を図 17 に示
す．図 18 は，CFD 解析と実験のかくはん抵抗の比
較を示している．計算値は，測定値と定性的に一致し
ているといえる．

油流入

油流出

図 17 玉軸受のトルク測定試験機
Fig. 17	 Torque testing machine for ball bearing

（a）鉄プレス保持器 （b）冠形樹脂保持器

図 19 従来の玉軸受保持器
Fig. 19	Conventional cages used in ball bearings

保持器

（a） 軸受1 （b） 軸受2

保持器

図 16 測定用玉軸受
Fig. 16	Ball bearings used in the experiment
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図 18 玉軸受のトルクの比較
Fig. 18	Comparison of torque of ball bearings

3.2 低トルク玉軸受の開発

　玉軸受に使用される代表的な保持器は，図 19 に示
すように，鉄プレス保持器と冠形樹脂保持器に分ける
ことができる．3.1 で述べたトルク測定では，鉄プレ
ス保持器を軸受 1 に使用し，冠形樹脂保持器は軸受 2
に使用した（図 16）．この 2 つの軸受は，保持器の形
状以外は同じ諸元を有する．前述の解析と実験結果に
よると，冠形樹脂保持器によるかくはん抵抗は，鉄プ
レス保持器よりも低い．そこで，かくはん抵抗をさら
に低減するために，冠形樹脂保持器の形状最適化を試
みた．油流解析から得られる知見によると，回転方向
の凹凸形状を平坦化することが有効であると考えられ
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図 21 トルクの比較
Fig. 21	Comparison of torque

る．それに基づいて，図 20 に示すように，玉を組み
付けるポケットの間の凹部に平坦部を追加した．一方，
リブ側は通常，成形性を考慮して肉盗みが設けられる．
そこにも低トルク化のための平坦部を増やすアプロー
チによって，かくはん抵抗のさらなる低減が期待され
る．
　CFD 解析と実験により，平坦部形状の影響を調べ
た．玉の数を減らすことによって平坦部の幅を広げた．
その結果を図 21 に示す．玉の数を減らして平坦部の
割合を大きくすると，かくはん抵抗がさらに低減する
ことを確認した．
　解析と測定結果を図 22 に示す．従来軸受に比べて，
新しい保持器を使用した低トルク玉軸受（玉 6 個）は，
かくはんトルクを含んだ全トルク損失を約 20 ％低減
できることを示している．この低減効果には，玉数が
減少して，転がり摩擦等の他のトルク発生要因が小さ
くなったことも含まれる．
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a） 計算結果 b） 測定結果

図 22 トルクの比較
Fig. 22	Comparison of torque

リブ側

凹部に平坦部を追加

図 20 新開発低トルク玉軸受のイメージ
Fig. 20	 Image of the newly developed low-torque 

cage shape
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小

（a）鉄プレス保持器 （b） 冠形樹脂保持器 （c） 低トルク保持器
（玉8個）

（d） 低トルク保持器
（玉6個）

図 23 保持器表面が油流から受ける力
Fig. 23	Flow-induced force on cage surfaces

　保持器表面が油流から受ける力の計算結果を，図 23
に示す．この力は，圧力とせん断力の合力である．新
しい形状の保持器が受ける力が，従来保持器より小さ
いことは，特にかくはん抵抗に着目した低トルク化に
寄与していることを示唆する．新しい形状の保持器を
用いた低トルク玉軸受は，油をスムースに軸受内部を
通過させ，それによってかくはん抵抗が低減できるこ
とが，CFD 解析によって明らかとなった．

4. あとがき
　CFD 解析を用いて，円すいころ軸受と玉軸受のか
くはん抵抗と油流の予測技術を開発した．また，この
方法を実験により検証した．この技術を用いて，軸受
内部の保持器形状が油流れとかくはん抵抗に及ぼす影
響を調査・検証した．開発した軸受内部の油流れは，
考案した保持器によって制御され最適化される．その
効果を，開発した解析手法で確認することができた．



NSK Technical Journal No. 690 (2018) 83NSK Technical Journal No. 690 (2018)

丸山 泰右

齋藤 剛

1. まえがき
　様々な機械の摺動部に用いられている転がり軸受に
おいて，潤滑油の供給流量は軸受の寿命や摩擦トルク
に大きな影響を与える重要なパラメーターの一つであ
る．軸受の寿命を長く保つためには，摺動部の表面粗
さよりも厚い油膜が形成できる程度の供給油量が必要
となるが，供給油量が多すぎると転がり粘性抵抗の増
大に繋がる．よって，理想的には金属接触が生じない
最低限の供給油量で軸受を潤滑することが望ましい．
　これまで，このような供給油量の少ない枯渇潤滑下
EHL（Elasto-Hydrodynamic Lubrication, 弾性流

体潤滑）に関する研究が，数多くなされてきた．
　Wedeven らは，スラスト軸受を模擬した試験片
に潤滑油を塗布し，EHL 入口部の潤滑油分布が油膜
厚さに与える影響について研究している．彼らは，
EHL 入口部が枯渇している場合，接触域内に流体力
学的な圧力が発生しないことから，EHL 特有の馬蹄
形状が消え，ヘルツ接触に似た油膜分布になること
を見出している．また，枯渇潤滑にならないための，
EHL 入口部における最小メニスカス長さについて，
理論的に見出している 1）．

Many studies have already considered starved lubrication. However, there have been no reports on the oil film 

thicknesses under steady starved EHL (elastohydrodynamic lubrication), where the ultra-low volume of oil supplied per unit 

time is uniform. The present study examined the relationship between the supplied oil flow rate and oil film thickness under 

steady starved lubrication. A ball-on-disk testing machine was used in experiments to measure the oil film thickness by 

means of optical interferometry. A microsyringe pump was used to accurately control the supplied oil flow rate. The supplied 

oil flow rate was kept constant, and the minimum oil film thickness was measured for 1 h after the start of the tests to 

determine the relationship between the supplied oil flow rate and oil film thickness.

1. 緒言
2. 実験方法
3. 実験結果

3.1 無給油時における油膜経時変化
3.2 供給油量と油膜厚さの関係

4. 考察
5. 結論

	 ＊	 日本精工株式会社

丸山 泰右＊，齋藤 剛＊

Relationship between Supplied Oil Flow Rates and  
Oil Film Thicknesses under Starved Elastohydrodynamic 
Lubrication

T. Maruyama, T. Saitoh

枯渇潤滑下 EHLにおける供給油量と 
油膜厚さの関係について

MDP Open Access Journals への英文投稿記事の Lubricants 2015,3(2), 365-380 を和訳のうえ一部修正して掲載．
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　Liu らは，点接触 EHL において枯渇の程度を表す
方程式を提案している．筆者らは，EHL 入口部に存
在する液膜の厚さから，枯渇潤滑下における油膜厚さ
や単位時間当たりの油膜の減少率を見積もることがで
きると述べている 2）．
　Wolveridge らは，線接触における枯渇潤滑下の油
膜厚さについて計算しており，メニスカス位置から油
膜厚さの減少量を算出している 3）．
　一方で Chevalier らは，メニスカス長さが存在し
ないような完全枯渇潤滑においては，油膜減少量を予
測することが難しいということを指摘している．そこ
で彼等は，表面に存在する潤滑油量から，油膜の減少
量を予測するアプローチを提案している 4）． 
　Guangteng や Cann らは，油潤滑環境下において，
転がり速度と油膜の関係について光干渉法を用いた実
験を行っており，速度がある程度大きくなると枯渇潤
滑となることを見出している 5）6）． 
　また Cann らは，グリース潤滑における油膜の経
時変化について調査しており，時間と共に油膜厚さが
減少していく様子を捉えている 7）8）．
　Damiens らは，楕円接触における枯渇潤滑下
EHL に関する研究を行っており，点接触との比較を
実験と計算の両面から行っている 9）．
　Gershuni らは，ボールオンディスク試験を行い，
グリース潤滑を行った際の接触域後方に生じるグリー
スの轍について観察している．また，グリースが接触
域へ再流入する過程について解析も行っている 10）．
　Wang らは，純転がり往復動下における EHL 油
膜の測定と解析を行っており，枯渇潤滑を考慮した
ニュートン EHL 理論を用いた結果と実験結果は非常
に近い結果となっている 11）．
　しかし，これらの研究は単位時間当りの供給油量
が一様ではなく，定常的な枯渇潤滑条件下における
EHL 油膜厚さについて調査した研究は，未だ報告さ
れていない．つまり，オイルエア潤滑のように供給油
量を制御したい場合の基礎的なデータが存在していな
いのが実状である．そこで本研究では，単位時間当り
の供給油量を一定とし，定常的な枯渇潤滑における供
給油量と EHL 油膜厚さについて調査したので報告す
る．

High speed video camera

Spectrometaer

Light 
source

Steel ball
(φ25.4 mm)

Servomotor
Load

Glass disk
(φ100 mm)

Microscope

図 1 EHL 試験機の概略図
Fig. 1	 Schematic of elastohydrodynamic lubrication 

(EHL) testing machine

Image pickup device CMOS

Number of pixels 512 × 512 pixels

Frame rate 500 frames/s

表 1 カメラの仕様
Table 1	 Camera specifications

2. 実験方法
　本研究に用いた点接触 EHL 試験機（ボールオンディ
スク型）の概略図を図 1 に示す．
　本装置では，接触域の上方より白色光源からの光を
照射させ，その時観察される干渉縞を分光し，高速度
カメラで撮影した．高速度カメラの諸元を表1に示す．
油膜厚さは，この分光像の波長から算出した．
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Inlet
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Outside

X

200 µm

Y

図 3 干渉縞
Fig. 3	 Interference fringe

　また，試験部の拡大図を図 2 に示す．図 2 中のガ
ラスディスク試験片には，片面に Cr 半透過膜を施し
てあり，更にその上から SiO2 のスペーサー膜を形成
している．スペーサー膜の厚さはおよそ 800 nm で
ある．このディスク試験片の下方よりボール試験片を
押し当て，その時形成される油膜厚さをスペーサーレ
イヤー法 12）より測定した．
　また，極微量の潤滑油を接触域に供給するため
に，図 2 に示すようにマイクロシリンジポンプを使
用した．マイクロシリンジポンプの最小供給油量は
0.00167 mm3/s である．このマイクロシリンジポン
プの給油口を図のようにディスクに押し当て，ディス
クが回転する遠心力を利用して，接触域に潤滑油を供
給した．なお，試験を開始する前にディスク試験片に
十分な量の潤滑油を塗布しており，十分潤滑の状態か
ら試験を開始した．また，潤滑油に働く遠心力を一定
とするため，ボール試験片をディスク試験片に押し付
ける位置を，ディスク試験片の中心から 40 mm の
位置で固定した．本装置に用いたボール試験片，ガラ
スディスク試験片の諸元を表 2 に示す．
　図 3 に，接触域の干渉縞の様子を示す．本研究で
は転がり方向に垂直な Y 軸上（X ＝ 0）における油膜プ
ロファイルを観察した．また本研究では，ディスク回
転中心側を Inside，ディスクの外側を Outside と呼
ぶことにする．

Steel ballMicrosyrige pump

Glass disk

SiO2 spacer layer

Semi-reflective Cr layer

Oil

図 2 スペーサーレイヤー法
Fig. 2	 Spacer layer method

Ball specimen Disk specimen

Diameter 25.4 mm 100 mm

Material SUJ2 BK7 (Glass)

Young's modulus 210 GPa 73.1 GPa

Poisson's ratio 0.3 0.23

Surface roughness 0.0081 µmRa 0.0023 µmRa

表 2 試験片
Table 2	 Specimen
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Temperature 25 ℃

Oil Poly-alpha-olefin oil (PAO)

Kinematic viscosity 19 mm2/s @ 40 ℃

Load 29.7 N

Maximum contact 
pressure 0.49 GPa

Radius of Hertzian 
contact 170 µm

Contact position φ40 mm

Entrainment speed 1.8 m /s

Slide-to-roll ratio 0 %

Volume flow rate of 
lubricant supply 0 mm3/s

表 3 試験条件
Table 3	 Test conditions

Inlet

Inside

Outside

Starved area

X

Y

Starved area

3 600 s1 s Centrifugal 
force

図 4 干渉縞の経時変化 （左；1 s 後，右；3600 s 後） 　転がり速度 = 1.8 m/s
Fig. 4	 Transition of interference fringe: (left) 1 s later, (right) 3600 s later    Rolling speed = 1.8 m/s

3. 実験結果
3.1 無給油時における油膜経時変化

　まず，ディスク試験片に十分量の潤滑油を塗布した
後，無給油状態における油膜厚さの経時変化を測定し，
どのような過程で潤滑油が枯渇していくのか確認する
試験を行った．試験条件について表 3 に示す．
　図 4 に，干渉縞の経時変化について示す．試験開
始直後の干渉縞は X 軸に関して対称であったが，試
験開始 1 時間後の干渉縞は対称性が無くなり，馬蹄
形と呼ばれる油膜の薄い部分は Inside 側のみ残って
いることが確認された．また，図4の左図では小さかっ
た EHL 入口部にある枯渇領域が，図 4 の右図では非
常に広くなっており，EHL 接触域にまで達している
ことがわかる．
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Inlet
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Outside

X

Y

Starved area

3 600 s1 s
Centrifugal 
force

図 6 干渉縞の経時変化（左；1 s 後，右；3600 s 後） 　転がり速度 = 1.2 m/s
Fig. 6	 Transition of interference fringe: (left) 1 s later, (right) 3600 s later   Rolling speed = 1.2 m/s

　続いて，Y 軸上における油膜断面プロファイルの経
時変化について図 5 に示す．試験開始直後は，左右
対称な油膜断面プロファイルであったが，時間と共に
Outside 側のみ薄くなっていることがわかる．回転
するディスク試験片に発生する遠心力は，Inside 側
から Outside 側に向けて働いており，Outside 側の
み油膜が薄くなったのは遠心力の影響を受けて潤滑
油が枯渇していったことが原因であると考えられる．
Wedeven らの試験結果も，同様な干渉縞を観測し
ている 1）．また，Inside 側の油膜厚さが変化しない
のは，ディスク試験片の回転中心側に塗布されていた
潤滑油が遠心力の影響を受けて走行跡に再供給された
ことが原因であると考えられる．
　続いて，転がり速度を 1.2 m/s に減速した場合の
測定結果について，図 6，及び図 7 に示す．図 6 より，
試験開始 1 時間後の枯渇領域は，図 4 よりも狭くなっ
ていることがわかる．また図 7 より，油膜の薄くなっ
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図 5 油膜プロファイルの経時変化（Y 軸）  
転がり速度 = 1.8 m/s

Fig. 5	 Transition of oil film profile: Y-axis 
Rolling speed = 1.8 m/s
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図 7 油膜プロファイルの経時変化（Y 軸）  
転がり速度 = 1.2 m/s

Fig. 7	 Transition of oil film profile: Y-axis 
Rolling speed = 1.2 m/s
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Outside
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Y

Starved area

3 600 s1 s Centrifugal 
force

図 8 干渉縞の経時変化（左；1 s 後，右；3600 s 後） 　転がり速度 = 0.6 m/s
Fig. 8	 Transition of interference fringe: (left) 1 s later, (right) 3600 s later   Rolling speed = 0.6 m/s

ている場所が Outside 側の端の部分ではなく，少し
接触域内にシフトした位置であることがわかった．ま
た，油膜の減少量も小さくなっていることがわかる．
これらの結果は，転がり速度を小さくしたことによる
遠心力の低下が原因であると考えられる．遠心力が低
下したことで，接触域の Outside 側からも，潤滑油
の濡れ性の影響を受けて走行跡に再供給されたと考え
られる．
　最後に，転がり速度を 0.6 m/s に減速した場合の
測定結果について，図 8，及び図 9 に示す．図 8 よ
り，試験開始 1 時間後も EHL 入口部にある枯渇領域
が EHL 接触域までに達していないことがわかった．
また図 9 より，試験開始 1 時間後の油膜断面プロファ
イルは，試験開始直後とほぼ変化が無いことがわかっ
た．つまり，速度が遅いほど，潤滑油に働く遠心力が
小さくなり，枯渇潤滑になりにくいことが確認された．
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　図 10 に，転がり速度と最小油膜厚さ（Y 軸上にお
ける最小値）の関係について示す．試験開始直後の
油膜厚さは，転がり速度の増加と共に厚くなってお
り，Hamrock-Dowson の式 13）とほぼ同じ結果と
なっている．しかし，転がり速度が 1.2 m/s 以上で
ある場合，試験開始 1 時間後の油膜厚さは速度が大
きいほど逆に薄くなっていることがわかる．これは，
Guangteng ら 5）や Cann ら 6）の結果と一致する．以
上の結果より，本研究では，枯渇潤滑を再現するため
の転がり速度を 1.8 m/s とした．
　また図 11 に，最小油膜厚さの経時変化について示
す．転がり速度が小さい場合は経時変化がないのに対
して，転がり速度が大きい場合，時間と共に油膜厚さ
が薄くなっていることがわかる．転がり速度が 1.8 m/s
の場合，試験開始 2 700 s 以降，油膜厚さが約 50 nm
でほぼ一定となっていることから，本研究では試験
開始 1 時間後を定常的な枯渇潤滑状態であると判断
した．
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Fig. 11	 Transition of minimum oil film thickness

Rolling speed，m/s

M
in

im
um

 o
il 

fil
m

 t
hi

ck
ne

ss
，

nm

1 sec
3 600 sec
Hamrock-Dowson equation

400

350

300

250

200

150

100

50

0
0 0.5 1 1.5 2 2.5

図 10 転がり速度と最小油膜厚さの関係
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図 9 油膜プロファイルの経時変化（Y 軸） 
転がり速度 = 0.6 m/s

Fig. 9	 Transition of oil film profile: Y-axis 
Rolling speed = 0.6 m/s
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図 13 油膜プロファイルの経時変化（Y 軸） 供給油量 = 
0.167 mm3/s

Fig. 13	Transition of oil film profile: Y-axis 
Supplied oil flow rate = 1.67 × 10−1 mm3/s
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図 12 干渉縞の経時変化（左；1 s 後，右；3600 s 後） 　供給油量 = 0.167 mm3/s
Fig. 12	Transition of interference fringe: (left) 1 s later, (right) 3600 s later 

Supplied oil flow rate = 1.67 × 10−1 mm3/s

3.2 供給油量と油膜厚さの関係

　続いて，供給油量を変化させた時の油膜厚さについ
て測定した結果について示す．試験条件は表 3 と同
じであるが，マイクロシリンジポンプを用いて供給油
量を 0.00167 ～ 0.167 mm3/s まで変化させた．
　初めに，供給油量を 0.167 mm3/s とした場合の油
膜測定結果について図 12，及び図 13 に示す．図 12
より，試験開始 1 時間後，EHL 入口部の枯渇領域は
試験開始直後よりも広くなっているが EHL 領域にま
で達しておらず，干渉縞も X 軸に対称な馬蹄形を形
成していることがわかる．また，図 13 の油膜断面プ
ロファイルの結果より，油膜厚さが経時変化していな
いことから，転がり速度が 1.8 m/s の場合，供給油
量を 0.167 mm3/s とすることで十分潤滑となること
が示唆された．
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図 15 油膜プロファイルの経時変化（Y 軸） 
供給油量 = 0.0167 mm3/s

Fig. 15	Transition of oil film profile: Y-axis 
Supplied oil flow rate = 1.67 × 10−2 mm3/s
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図 14 干渉縞の経時変化（左；1 s 後，右；3600 s 後） 供給油量 = 0.0167 mm3/s
Fig. 14	Transition of interference fringe: (left) 1 s later, (right) 3600 s later 

Supplied oil flow rate = 1.67 × 10−2 mm3/s

　続いて，供給油量を 0.0167 mm3/s とした場合の油
膜測定結果について図 14，及び図 15 に示す．図 12
と比較して，図 14 の枯渇領域は広くなっているが，
EHL 接触域にまでは達していない． 
　しかし図 15 より，試験開始 300 s 後の油膜断面
プロファイルにおいて，Outside 側の油膜が少し薄
くなっていることから，供給油量が 0.0167 mm3/s
の場合，枯渇潤滑状態になっていると考えられる．ま
た，油膜厚さは 300 s 以降一定となっているので，
早期に定常状態になることがわかった．
　最後に，供給油量を 0.00167 mm3/s とした場合
の油膜測定結果について図 16，及び図 17 に示す．
図 16 より，試験開始 1 時間後の EHL 入口部の枯渇
領域は図 14 よりも更に広くなっており，EHL 接触
域にまで達していることがわかる．また図 17 より，
油膜厚さが時間と共に減少しており，特に Outside
側の減少量が大きいことがわかる．
　また図 18 に，供給油量を変化させた時の最小油膜
厚さの経時変化について示す．供給油量が多いほど，
油膜厚さが一定となるまでの時間が短くなることがわ
かる．また，供給油量を小さくするほど，油膜厚さは
小さくなるが，油膜が減少する傾きは，供給油量に因
らずほぼ同じであることがわかった．これは潤滑油に
働く遠心力が，一定であることが原因であると考えて
いる．
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図 17 油膜プロファイルの経時変化（Y 軸）  
供給油量 = 0.00167 mm3/s

Fig. 17	 Transition of oil film profile: Y-axis 
Supplied oil flow rate = 1.67 × 10−3 mm3/s
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図 16 干渉縞の経時変化（左；1 s 後，右；3600 s 後） 　供給油量 = 0.00167 mm3/s
Fig. 16	Transition of interference fringe: (left) 1 s later, (right) 3600 s later 

Supplied oil flow rate = 1.67 × 10−3 mm3/s
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図 18 最小油膜厚さの経時変化
Fig. 18	 Transition of minimum oil film thickness
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図 19 供給油量と最小油膜厚さ（3600 s 後）の関係
Fig. 19	Relationship between supplied oil flow rate 

and minimum oil film thickness (3600 s later)

4. 考察
　図 19 に，単位時間当りの供給油量 Q と試験開始
1 時間後の最小油膜厚さ hmin の関係について示す．但
し，図中には Hamrock-Dowson の式の結果，及び
無供給時の油膜厚さの結果を併せて示している．供
給油量が約 0.1 mm3/s 以上である場合，Hamrock-
Dowson の式とほぼ同じ油膜厚さを形成しているこ
とから，この領域では十分潤滑であると考えられる．
一方で，供給油量を約 0.01 mm3/s 以下にした場合，
徐々に油膜厚さが薄くなることから，この領域では枯
渇潤滑になっていることが示唆された．また，供給油
量を 0.00167 mm3/s まで少なくしても，無供給時
より 2 倍以上油膜が厚かったことから，非常に僅か
な油量でも，潤滑に寄与することが確認された．
　ここで図 19 より，供給油量が約 0.01 mm3/s 以下
の場合，

hmin∝Q1/3     （1）

の関係が成り立つことがわかる．Rauscher らは，回
転するディスク上に存在する流体の厚さ h∞ と体積流
量 Q の関係について，理論的に見出している 14）．彼
等は，トラック（走行跡）の半径 r について，

r >>
4π2νω( )Q2 1/4

   （2）

を満たす場合，液膜の厚さ h∞ は r と比較して十分薄
いので，

∂r
∂h∞ 0≅     （3）

と近似的に見なしている．但し，νは潤滑油の動粘度，
ω はディスク試験片の角速度である．本研究では，Q

の値が非常に小さいので（2）式を十分満たしている．
この時，ナビエ－ストークス方程式より，液膜の厚さ 
h∞ は，

h∞ 2πω2r2( )3Qν 1/3
=    （4）

　と近似的に表せる．よって，ディスク試験片表面に
おける液膜の厚さが，供給油量の 1/3 乗に比例する
ことがわかる．これは，図 19 中におけるグラフの傾
きと一致する．つまり，遠心力を受けてトラック中に
供給される潤滑油の厚さが，供給油量の 1/3 乗に比
例するので，油膜厚さも同様な関係になったと考えら
れる．

5. 結論
　本研究では，単位時間当りの供給油量を一定とし，
定常的な枯渇潤滑における供給油量と EHL 油膜厚さ
の関係について調査した．以下に，本研究によって得
られた知見についてまとめる．

1. EHL 試験機を用いて枯渇潤滑を再現する為に，マ
イクロシリンジポンプを用いた EHL 油膜測定方
法を考案した．

2. Hamrock-Dowson の式より，十分潤滑の場合，
転がり速度の増加と共に油膜厚さも厚くなるが，
枯渇潤滑の場合，潤滑油が遠心力の影響を受ける
ので油膜厚さが逆に薄くなる． 

3. EHL 接 触 域 内 の Outside 側 の 油 膜 厚 さ は，
Inside 側よりも薄くなる．これも，潤滑油が遠心
力の影響を受けることに原因がある．

4. 供給油量と油膜厚さの関係について見出し，供給
油量を約 0.01 mm3/s 以下にした場合，油膜厚さ
は供給油量の 1/3 乗に比例する．
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　ベルト CVTは，優れた燃費とスムーズな走りを両
立するトランスミッション（以下 T / M）として，日本
および中国市場などでは主流の自動車用変速機であ
る．ベルトCVTは，ベルトとプーリーで動力を伝達し，
無段階に変速することが可能である．プーリーを支持
する転がり軸受には，ベルト張力による高荷重を破損
無く支持する役割と，ベルトに特異な傾きや負荷を与
えないよう，高剛性であること．さらにクリープによ
りハウジングを摩耗させないことが求められている．
　一方，自動車の燃費向上を目的として，T / Mの小
型・軽量化や効率向上に対する動きは加速しており，
T / Mで使用される転がり軸受にも小型・軽量化と低
フリクション化の要求は厳しい．
　上記の背景から，NSKは 2011年に CVTの信頼性
向上と高効率化に貢献する”高信頼性低フリクション
玉軸受を発表している．今回，それに加え近年の小型
軽量化のニーズに貢献すべく 2つの新たな機能を追
加して “ベルトップ 8” （写真 1）を開発したので，以
下に紹介する．

1. 構成，構造，および仕様
　ベルトップ 8 は図 1に示すとおり，以下の 8つの
構成上の特徴を有する．
① 内外輪の特殊熱処理（UR，HTF）による長寿命化
② 玉の特殊熱処理（UR，EQTF）による長寿命化，
耐焼付き性向上

③ 樹脂保持器の採用による，長寿命化・低フリク
ション化・軽量化

④ 適切な内部諸元の設定による高機能化
⑤ 軸受の小型・軽量化（幅狭仕様オフセット溝） 
⑥ 外輪クリープレス仕様（外輪の高剛性化）による
クリープ防止

※新たに追加された機能は以下の 2つ
⑦ 固体潤滑被膜付加によるハウジング摩耗防止
⑧ 溝肩エッジ丸めによる乗り上げ傷抑制

CVT用高信頼性低トルク玉軸受  ベルトップ 8
BELTOP8 High-Reliability and Low-Friction Ball Bearings for CVTs

⑥

①②③

⑤
④

⑦

⑧

図 1 ベルトップ 8 の構成上の 8点の特徴
Fig. 1	 Characteristics of the 8 points of 

configuration in BELTOP8

写真 1 ベルトップ 8
Photo 1	 BELTOP8



NSK Technical Journal No. 690 (2018) NSK Technical Journal No. 690 (2018) 97NSK Technical Journal No. 690 (2018)

2. 特長
・高信頼性（図2）
　内部諸元の最適化や軌道輪への UR・HTF採用に
より，長寿命化が可能である．また，玉に EQTF，
保持器に樹脂保持器を適用することで，軸受稼働中の
玉の表面粗さ悪化を抑制し，更なる長寿命化が出来る．
　また，外輪の高剛性化によるクリープ防止技術また
は固体潤滑被膜の付加により，ハウジング摩耗に起因
する CVTの振動増大を抑制可能である．

・低トルク化（図3，図4）
　樹脂保持器の採用により，軸受回転による潤滑油の
攪拌抵抗を低減し，低フリクション化を実現した．

・小型・軽量化
　内部諸元の最適化，長寿命技術（UR，HTF，
EQTF）の適用，オフセット溝適用による幅狭化や溝
肩丸めによる乗り上げ傷抑制により小型・軽量化を実
現した．

3. 用途
　本製品に用いている長寿命，低トルク，耐クリープ
性向上，小型軽量化技術は，ベルトCVTに限定されず，
ATや EV・HEV等の様々な形式の T / Mに適用可能
である．

4. まとめ
　ベルトップ 8 は，NSKの基盤技術と経験・実績に
基いて開発したアイテムを集約させた製品である．過
酷な環境下で使用されるベルト CVTの高信頼性，低
トルクと小型・軽量化に貢献する転がり軸受であり，
現在多くのベルト CVTで採用されている．
　NSKは，変化の激しい自動車市場のニーズに適応
した製品の開発と提案を今後も積極的に進める．
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図 2 耐久試験結果
Fig. 2	 Fatigue test results
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　近年，燃費規制の強化によりグローバルに自動車
の燃費向上が求められている．自動車の自動変速機
（Automatic Transmission：以下 A / T）においては，
燃費向上を目的に潤滑油の低粘度化や少油量化が進ん
でいる．そのため，A / T内で使用されるニードル軸
受は潤滑が希薄となり，使用環境が過酷になってきて
いる．このような中，ニードル軸受の早期損傷や，ロー
ラと接する相手部品に発生する摩耗等の防止が課題と
なっている．
　NSKは，希薄潤滑環境下において，ニードル軸受
の損傷，或いは相手部品に発生する摩耗等の損傷を防
止する超長寿命ニードルローラを開発したので，以下
に紹介する．

1. 構成，構造，および仕様
　NSKニードルローラのラインナップとして，軸受
鋼 2種に焼入れ焼戻しを施した標準ローラ，並びに
浸炭窒化焼入れ焼戻しを施した長寿命ニードルローラ
が広く採用されている．（表 1）
　しかしながら，近年の過酷な潤滑環境下においては，
長寿命ニードルローラにおいても，ニードルローラ自
身の損傷，或いは金属接触による相手部品の損傷が発
生する事例が増加してきている．
　開発品は，長寿命ニードルローラに対し，特殊な加
工を施すことにより最表面を硬化し表層の硬度を向上
させると共に，表層に油溜まり（ディンプル）を形成す
ることで，接触 2面間の油膜保持性の向上を狙った
ことを特徴としている．（図 1）

2. 特長 （図 2）
（1） 寿命耐久性の向上
[スラストニードル軸受での適用事例]
　ニードルローラ表層の硬度を高めることで，希薄潤
滑環境下でのローラ自身の耐久性を長寿命ニードル
ローラに対し 2倍以上に向上させた．
（2） 相手部品の損傷防止
[プラネタリニードル軸受での適用事例]
　ニードルローラ表層に油溜まりとなる凹部を形成す
ることで，ローラ転動面と相手部品との接触面間での
潤滑油膜保持性を向上させ，希薄潤滑環境下において

自動車変速機向け 超長寿命ニードルローラ
Super-Long-Life Needle Rollers for Automobile Transmissions

写真 1 超長寿命ニードルローラ　（プラネタリ用ニードル軸受，
スラストニードル軸受）

Photo 1	 Super-long-life needle roller (planetary needle 
roller bearing, thrust needle roller bearing)
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浸炭窒化 
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表 1 NSKニードルローラ ラインナップ
Table 1	 NSK needle roller lineup

も相手部品に発生する摩耗等の表面損傷の防止を実現
した．

3. 用途
　開発品は，A / Tに使用されるスラストニードル軸受
や，プラネタリ用ニードル軸受への適用に最適であり，
潤滑油の更なる低粘度化や，少油量化環境に対応する
高耐久仕様として，自動車の燃費向上に貢献できる．

4. まとめ
　開発品を含む NSKニードルローラのラインナップ
（標準仕様，長寿命ニードルローラ，超長寿命ニード
ルローラ）を，軸受の使用環境や用途に合わせて最適
提案を行っていく．
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図 1 特殊加工による開発品の表面性状
Fig. 1	 Needle roller surface properties developed by special processing

スラストニードル軸受：寿命耐久試験結果 プラネタリニードル軸受：摩耗耐久試験結果

特殊熱処理 開発品

計算寿命２倍時に摩耗発生無し耐久寿命が２倍以上に向上
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【試験条件】
　 荷重　　：標準
　 潤滑油　：低粘度油
　 潤滑条件：希薄潤滑

【試験結果】

【試験条件】
　 荷重　　：高荷重
　 潤滑油　：低粘度油
　 潤滑条件：希薄潤滑

【試験結果】
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図 2 開発品の効果
Fig. 2	 Effect of developed product
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　ステアリングコラムは，自動車の 3大機能 “走る”， 
“曲がる”， “止まる” のうち， “曲がる” を司る部品で
ある．
　その他に，万が一の事故の際にはエアーバックの支
持をするだけでなく，コラム自体が縮んで乗員の衝撃
を吸収する機能を有しており，衝撃を吸収する際には
安定した離脱荷重及び収縮荷重を要求された部品でも
ある．
　今回，NSKでは，衝突時の離脱荷重を安定させた
新機構の離脱構造を搭載したステアリングコラムを開
発したので，以下に紹介する．

1. 構成，構造，および仕様
　写真 1は，新機構の離脱構造を搭載したステアリ
ングコラムである．写真 2は，その主要構成部品で
ある離脱部を示している．
　コラムパイプにアルミブラケットは樹脂ピンで固定
される．アルミブラケットは多板プレートを介してチ
ルトブラケットと連結し，レバーをロックした状態で
は固定され，レバーを解除した状態では，何の拘束も
なくステアリングホイールの上下前後位置を変えるこ
とが可能となる．
　ステアリングホイールから衝撃荷重が入力される
と，アルミブラケットが固定されている為，コラムパ
イプとアルミブラケットの間で樹脂ピンがせん断さ
れ，コラムパイプが収縮していく構造となる．（図 1）

2. 特長 （表 1）

（1） 離脱荷重の安定性向上
　従来のチルトブラケットを離脱させる機構は，車両
取り付け面に離脱部を設けている為，相手面の精度に
より離脱荷重にばらつきが発生していたが，コラムパ
イプに樹脂ピンを使用した離脱機構を設けることによ
り，動き出し荷重のばらつきを抑え離脱荷重の安定性
を向上させた．
　また，従来の機構は離脱後ステアリングコラムが落
下し乗員に傷害を与える恐れがあり，落下させないた
めには別部品の設定が必要であったが，新機構ではチ
ルトブラケットが離脱しない為，チルトブラケットで
ステアリングコラムを保持し落下しない構造とした．

樹脂ピン式内部収縮ステアリングコラム
Plastic Pin Internal Contractile Steering Column

写真 1 本開発品が採用されたステアリングコラム
Photo 1	 Steering column with the newly developed 

product

写真 2 新離脱機構部
Photo 2	 New breakaway mechanism portion

項目
従来コラム機構

(チルトブラケット 
離脱 )

新離脱機構
樹脂ピン式内部 
収縮コラム

離脱荷重の安定性 ○ ◎

離脱後の落下 △ ◎

レイアウト性 △ ◎

表 1 従来品と新離脱機構の比較
Table 1	 Comparison between conventional column 

mechanism and the new breakaway 
mechanism
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衝撃荷重

アルミブラケットが固定された
状態でコラムパイプが収縮

樹脂ピンがせん断され，
コラムパイプが収縮

コラムパイプ
収縮方向

多板プレートを介し，
アルミブラケットが固定される

樹脂ピンにせん断荷重が発生

図 1 新離脱機構
Fig. 1	 New breakaway mechanism

（2） レイアウト性の向上
　コラムパイプ部分だけを収縮させる為，収縮のため
のスペースを最小限に抑え，レイアウト性を向上させ
た．

3. まとめ
　今回紹介した樹脂ピン式内部収縮コラムは順次量産
を開始していく予定である．
　今後，自動車の更なる安全性向上に貢献すべく本開
発品の展開を推進していく．
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