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　NTNは，中国における開発体制の強化を目指し，日本，欧州，米州につづく新たな技術開発拠点として，「NTN

中国技術センター」を2011年5月に開設しました。 

NTN中国技術センター（以下，同センター）は，上海市松江工業区の上海恩梯恩精密機電有限公司（上海NTN）

敷地内に位置し，2階建て延べ床面積7,200m2で，実験室，精密測定室，事務所を備えています。 

　同センターは，グローバル事業の拡大方針である「現地・現物・現人」の考えに基づき，新商品の開発をは

じめ，現地材料の評価，製品試験を行うと同時に，現地技術者のトレーニングも実施します。またセンター内

には，最新で世界最高レベルかつ，多くの種類の試験設備を設置しました。 

また，同センターにはNTNが開発した次世代電気自動車（EV）用システムを搭載したEV車両を配備し，中国

における市場展開を加速します。さらに，同センター2階には新商品や新技術を展示し，お客様の技術パート

ナーとして，新しい技術やサービスをタイムリーに提案致します。 

　成長著しい中国市場において，自動車市場をはじめ，建設機械や工作機，鉄道車両，風力発電などの産業機

械市場に向けて，顧客のニーズや自然環境にあわせた設計や試験を，現地で実施することで，お客様への対応

スピードをさらに早めるとともに，技術サポートを充実させてまいります。 

【NTN中国技術センターの概要】 

　　敷　　地：上海市松江工業区南来路1666号6号楼（上海NTN内） 

　　延床面積：2階建て，総床面積7,200ｍ2 

 

NTN中国技術センターを開設，中国における技術開発力を強化 
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NTN  TECHNICAL REVIEW No.79（2011）

[ 巻頭言 ]

温暖化ガス削減、電力需給バランスの対策に向け、エネルギー関連では風力発電

や太陽光発電など自然エネルギーの活用拡大が加速され、自動車においてはハイブ

リッド車、電気自動車などの次世代自動車の開発が進められています。

このような流れの中で、NTNではこれまで培ってきた技術をさらに深掘りし、省

資源，省エネルギー対応に向け、低トルク、長寿命、小型軽量をコンセプトとした

エコ商品の開発を行っています。また、2011年4月にはEVシステム事業部を新設

し、次世代自動車の一つである電気自動車の駆動システム、操舵システム、制御シ

ステムの開発、商品化のスピードを加速しています。

「世界はクルマで変えられる。」をテーマとした第42回東京モーターショーが、

2011年12月2日～12月11日に亘って開催されるのに合わせ、最先端の自動車向

け技術・商品を特集した本誌を発行する運びとなりました。本誌では、初めに自動

車の環境・エネルギー分野の権威である早稲田大学大学院環境・エネルギー研究科

の大聖泰弘教授の寄稿文「自動車の環境・エネルギー技術に関わる将来展望」を掲

載させていただきます。その後、「電気自動車技術に関する小特集」の中で、従来と

はまったく違った視点での研究開発として取組んでいる電気自動車用インホイール

システム、ワンモータ駆動システム、ステアバイワイヤ操舵システムについてご紹

介いたします。

NTNは2017年度に創業100周年を迎えます。2011年度からの3年間は事業拡

大に向け、中期経営計画「躍進2013 Global Advance 2013」として、「For

New Technology Network：新しい技術の創造と新商品の開発を通じて国際社会

に貢献する」の理念のもと、「技術主導」の原点に立って、規模に依存しない筋肉質

の体質実現を目指すとともに、環境にやさしい商品開発を推進し社会の持続的発展

に貢献してまいります。

自動車技術特集号に寄せて

常務取締役

福 村 善 一
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NTN  TECHNICAL REVIEW No.79（2011）

[ 寄稿文 ]

1.  はじめに

先進諸国では，完成車メーカーをはじめ，素材や部

品を含めた多くの自動車関連企業が絶えず新技術を開

発・実用化しながら成長し，大きな産業規模を形成す

るに至っている．自動車の普及は，移動・輸送手段の

提供を通じて，われわれの生活に利便性と豊かさをも

たらしてきた．その反面，石油を大量に消費し，都市

の大気汚染物や地球温室効果ガスであるCO2の主要な

排出源とされている．このような状況にあって，先進

諸国では，2010年代半ばまでに乗用車から重量車に

わたる最終的な排出ガス規制の強化に適合し，大気汚

染問題は概ね克服されるものと予想される1）．

わが国では，京都議定書の地球温暖化対策として

1990年度比で6％の温暖化効果ガスの削減を目指す

5年間の取組みが2008年度から始まっている．さら

に2013年以降，2020年に向けた各国の削減目標値

の設定が必要とされている．現在，わが国全体のCO2

排出量の17％が自動車から排出されており，その削

大 聖 泰 弘 Yasuhiro DAISHO
早稲田大学大学院環境・エネルギー研究科

To comply with ultimately stringent emission regulations, automakers are being forced to develop ultra low-emission
engine systems by optimizing combinations of technologies related to combustion, aftertreatment and fuels. These
vehicles are expected to retain their positions as state of the art technologies for two decades to come. More emphasis will
be placed on improving fuel economy and disseminating hybrid and electric vehicles, lightweighting the vehicle, and
utilizing renewable energy and fuels to reduce oil dependence in the transportation sector, thereby mitigating global
warming. High performance, cost-effective major components are most essential for these electrified vehicles. With eyeing
these trends, we should develop comprehensive strategic technologies in the global market.

ガソリン車とディーゼル車は，今後の最終的な排出ガス規制に適合した上で，燃費向上技術
の改善に重点を移しながら，今後少なくとも20数年は主要な地位を保ち続けるものと予想
される．これらはその際，燃料性状の改善を前提に，燃焼技術と後処理技術に関わる要素技
術の組合せの複合・最適化を図ることが不可欠である．それと同時に，ハイブリッド車，電
気自動車，プラグインハイブリッド車，車両の軽量化，再生可能な燃料・エネルギーの利用
等による一層の省エネとCO2の大幅削減を推進する必要がある．とりわけ，電動化には，
主要コンポーネントの高性能化と低コスト化は本格普及のための重要課題である．国際市場
におけるこれらのトレンドを視野に入れながら総合的な技術戦略を展開すべきであろう．

自動車の環境・エネルギー技術に関わる将来展望
～ 従来車の技術改善から電動化へ ～

Prospect on Environmental and Energy Vehicle Technologies
- Improving Conventional Technologies and Electrifying the Vehicle -

減対策は一段と重要な課題となりつつある．

国際エネルギー機関の報告 "World Energy

Outlook 2010" によれば，全世界の一次エネルギー

需要は，現状の対策を維持するケースでは，2030年

には40%増加すると予想されている．とりわけ運輸

部門では石油の60％が運輸部門で消費されており，

モータリゼーションの進展が著しい中国やインド，東

南アジアを中心とする新興国での石油需要の著しい増

大がその主要因である2）．

このような状況にあって，一層の燃費改善の技術開

発や燃料・エネルギーの多様化が必要不可欠とされ，

自動車メーカーは，国際市場での生き残りを賭けてこ

れらに関わる技術開発に取り組んでいる．そこで本稿

では，これらの中長期的な観点から自動車の環境・エ

ネルギーに関わる技術課題とその解決方策について私

見を交えて展望する．



自動車の環境・エネルギー技術に関わる将来展望

2.  従来車の改善

2. 1  ガソリン車の燃費改善

ガソリン乗用車では，一段と精緻化した電子制御燃

料噴射システムと三元触媒システムの組合せによっ

て，NOx，炭化水素（HC），COの3成分の対策が大

きく進展している．わが国では，エコカー減税や購入

補助制度も奏功し，NOxとHCの規制値に対して1/4

レベルの超低排出ガス車が大部分を占め，大気環境へ

の影響は大幅に抑制されている．このような状況は，

先進国共通の動向といえる反面，新興国では大都市に

おける自動車の渋滞と排出ガスによる大気汚染は深刻

な状況にあり，燃料の低硫黄化等の性状改善を前提と

する規制強化と先進的な対策技術の導入が必要とされ

ている．

今後ガソリン車にとっては，低排出ガス特性を維持

した上で，燃費改善がより重要な課題となっている．

わが国では2010年度の燃費基準3）がすでに前倒し達

成され，2004年度比で23.5％の燃費改善を求める

2015年度の基準が提示されている4）．さらに，

2020年度の乗用車基準強化に向けて，企業平均燃費

（CAFE）を適用し，ハイブリッド車の普及を考慮し

て2009年度の車種構成で平均20.3km/L，24.1%

の改善を求める案が提示されており，来年には決定さ

れる予定である5）．具体的には，車両重量区分毎の燃

費目標値を定めた上で，各社において区分毎の出荷台

数で，実際の燃費値を加重調和平均した値が区分毎に

設定された燃費目標値による出荷台数の加重調和平均

値を下回らないことを求めるものである．

EUでは，CO2排出量ベースで企業平均燃費基準を

決めており，2012年から2015年までの130g/km

の目標値から2020年には95g/kmが提示されてお

り，米国でも日欧を追うように，2017年から2025

年に向けた基準強化が提示されている．

その対応技術の具体例として，上述した2020年度

燃費基準の検討に当たって考慮した燃費改善技術とそ

の改善率を表1に示す5）．高度な各種エンジン可変機

構の利用，直接噴射を含む燃料供給系制御の精緻化，

CVTやDCTを含む変速システムの高効率化，過給シ

ステムによるエンジンのダウンサイジング，各部の機

械摩擦や補機類損失の低減等がある．さらには，後述

するハイブリッド化や車両の軽量化も有効であり，こ

れらを集積して全体として大幅な燃費改善を図る必要

がある．これまで10年ごとに10数％から20数％の

燃費改善が達成されており，エンジン技術自体に関し

ては，2020年度の基準強化を経て20％程度の改善

に向けて漸近し，飽和域に達するものと予想される．

2. 2  ディーゼル車の排出ガス対策と新たな燃焼方式6）

ディーゼルエンジンは燃費がよく，高出力，耐久性

が要求されるトラック・バスにとって今後とも主流で

あり続ける原動機である．その反面，不均一な噴霧燃

焼に起因して同時に排出されるNOxと黒煙・粒子状

物質（PM）に対しては，日米欧においてガソリン車

並のクリーン化が求められている．昨年わが国では，

NOxとPMを対象に2016年以降に排出ガスの試験法

の国際調和に基づく試験法WHTCによってそれぞれ

0.40，0.01g/kWhの規制値が提示されている1）．

図1に示すように，NOx対策として排気再循環(EGR)

や噴射時期制御，燃費とPMの改善策として，可変機

構付きや多段化したターボ過給システムや電子制御に

よって高圧で柔軟な多段燃料噴射が可能なコモンレー
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表1 乗用車の2020年度燃費基準案における
燃費改善技術と改善率

Fuel economy improvement measures and their rates for the
proposed Japanese passage car fuel economy standard to

be in effect in 2020

エンジン 
改良 

補機損失 
低減 

駆動系 
改良 

走行抵抗 
低減 

その他 

フリクション低減 1%
1%
2%

1～6%
10%

2～10%
7%
6%
2%
2%
10%
8%
2%
1%

0.5%
1%
2%
2%
7%

9%

9%
1%
1%
7%
20%

10%

4バルブ 

2バルブ+2点点火 

可変動弁系 

電磁動弁系 

直噴エンジン 

可変気筒 

ミラーサイクル 

大量EGR（排気再循環） 

ヒートマネジメント（冷却損失低減，排熱回収等） 

可変圧縮化 

過給ダウンサイズ 

電動パワーステアリング 

電動化（電動ワイパー等） 

充電制御 

アイドルニュートラル制御 

AT（自動変速機）多段化 

ATのロックアップ域拡大 

CVT（自動無段変速機） 

DCT（デュアルクラッチ変速機） 
AMT（セミオートマチック変速機）， 

MT（手動変速機） 

ころがり抵抗低減 

空力改善 

アイドリングストップ（除ハイブリッド自動車） 

ディーゼル車 

アイドリングストップ+エネルギー回生 
（除ハイブリッド自動車） 

燃費改善技術 燃費改善率 
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ル式システムが活用されている．今後は，エンジンの

ダウンサイジングを可能にする高過給化が一段と進む

ものと予想され，現状の200MPa前後から，将来は

300MPa近い燃料噴射圧も要求される可能性があり，

関連部品の高剛性化や信頼・耐久性の要求に応える必

要がある．

また，排気後処理技術としては，ディーゼルパティ

キュレートフィルターとともに，尿素SCR（選択還

元触媒），あるいは吸蔵型NOx還元触媒を併用し，燃

焼技術との役割分担や信頼耐久性の確保，システム全

体のコスト抑制等の課題を克服する必要がある．いず

れはメーカーを越えてこのような技術が最適なシステ

ムへと収束するものと予想される．

なお，EUでは，高性能化されたディーゼル乗用車

が乗用車全体の約5割を占める状況にある一方，わが

国ではスモークや騒音の問題で敬遠され，排出ガス対

策の高コスト化もあって市場から姿を消していたが，

最近日産や三菱自がポスト新長期規制1）に適合したク

リーンディーゼル乗用車を市場に投入している．わが

国の場合，石油精製における製品バランスとCO2抑制

の観点からも，登場が期待されるが，本格的な普及に

は，高い浄化性能のNOx還元触媒の開発とシステム

全体のコストダウンが鍵になる7）．

3.  自動車の電動化
8）

3. 1  電動化の背景と経緯

かつて1973年に勃発した石油ショック後に電気自

動車（EV）が注目されたが，その後の原油価格の低

下もあって，開発が進展することはなかった．また

1990年代，米国カリフォルニア州で施行された低公

害車プログラムの一環として州内で販売される乗用車

のうち，10台に1台をゼロエミッションビークル

（ZEV）とする義務付けが提示された9）．EVは唯一の

ZEVであり，開発ブームが起きたが，消費者に受け

入れられず，低排出ガス化が進んだガソリン車を許容

する制度の修正が行われることになり，結果的には本

格普及をみることはなかった．いずれも主要コンポー

ネントのバッテリが重たく，かさばり，充電に時間が

掛かり，航続距離の短い上，コストが高いといった欠

点が普及に至らなかった．

また米国では90年代初めに燃費3倍を目指す国家

プロジェクト（PNGV）が立ち上がった10）．その主

要技術としてビッグスリーが取り組んだのが，ハイブ

リッド化であったが，この目標は実用化レベルで達成

されなかった．

そのような状況に触発されたわが国の自動車メーカ

ーは，1990年代後半になりハイブリッド車を実用化

し，さらに最近になって高性能化したバッテリを搭載

したEV，さらには水素を燃料とする燃料電池自動車

（FCV）を登場させている．このような過程で，図2

に示すように，バッテリやモータをはじめ，インバー

タ，DC-DCコンバータ等の電子デバイスやパワーと

エネルギーのマネジメントを含めたパワーエレクトロ

ニクス，車両の軽量化，さらにはハイブリッド用高効

率エンジンや燃料電池システムの研究開発が大きく進
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中・小型EV

中・小型EV 
―1970年代，1990年代― 

ハイブリッド車 

燃料電池車 

～要素技術の開発～ 
モータ　バッテリ　インバータ　DC-DCコンバータ 

各種電子デバイス　電子制御 
エンジン　軽量化 

図2 今後の電動化の進展
Future trend of electrifying the vehicle

図1 今後のディーゼルエンジンの排出ガス対策例
Typical example of measures to meet future diesel

emission regulations

EGR 
クーラ 

EGR 
クーラ 

ECU

インター 
クーラ 

酸化触媒+DPF+ 
NOx還元触媒 

各部温度圧力 
入力 

還元剤 
供給システム 

電子制御高圧 
噴射システム 
（多段噴射） 

ターボ過給器 
（可変機構，2段化） 

EGR弁 

スロットル弁 

吸気スロットル弁 

スロットル弁 

各部制御 
出力 

エア・フィルタ 

新　気 排　気 

：電子制御入出力 E

E

E

E

E
EE

E
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展することとなり，わが国はこれらの技術分野で大き

くリードしている状況にある．後述するが，その代表

例として本格的な世界初の量産車となった三菱自動車

のEV "i-MiEV" の電動システムの概要を図3に示して

おく．

これらの電動化では，リチウムイオンバッテリがエ

ネルギー密度とパワー密度の両面で優れており，一層

の高効率化と低コスト化が今後の本格的な普及の決め

手となると予想される．また，モータはネオジウムと

ディスプロシウムを使った高効率の水冷型永久磁石交

流同期型として出力性能を高めたものが主流になって

いるが，これらの原材料の長期的な資源確保も課題と

されている．

3. 2  ハイブリッド車8,11）

現状では，上述した経緯から，従来のエンジン車を

超える大幅な燃費改善の技術としては，エンジンとモ

ータ，ジェネレータ，バッテリを組み合わせたハイブ

リッド化が最も有力である．その方式としては以下の

ようなものに分類され，2と3の機構を図4に示す．

トヨタとホンダはすでに量産化してコストダウンが進

んでおり，まだコストの高いEVの普及に先んじてい

るのが実情である．

1マイクロハイブリッド：モータによりエンジンの始

動・停止（アイドルストップ）と減速時の回生制動

を行って充電する機能を持ち，燃費は5～15%程

度改善する．モータを変速システムに組み込んで一

体化し，スタータとオルタネータを兼ねればコンパ

クトになる．

2マイルドハイブリッド：マイクロ型の機能に加えて

パワーアシストを行う方式（パラレル型）である．

燃費改善は20～50%程度である．代表例としては，

本田技研工業のインサイト，フィット，CR-Z（い

すれもニッケル水素バッテリを使用），日産自動車

のフーガハイブリッド（リチウムバッテリを使用）

がある．

3フルハイブリッド：モータと発電機を備えたハイブ

リッドで，エンジンを発電のみに使うシリーズ型と

シリーズ・パラレルの両機能を持つデュアル型があ

り，燃費改善は50～100%程度である．後者の代

表例としては，トヨタ自動車のプリウス，サイ他

（シリーズ・パラレル型，ニッケル水素バッテリを

使用）がある．

インバーター 

高電圧コネクター 

高電圧コネクター 

急速充電リッド 

車載充電器＆ 
DC/DCコンバーター 

普通充電リッド 

モーター（パワーユニット） 

サービスプラグ 

駆動用バッテリー 

ヒーター 

ACコンプレッサー 

図3 i-MiEVの電動システム（資料：三菱自動車）
Electric drive system of the i-MiEV

(Source : Mitsubishi Motors Corporation)

パラレル（マイルド） 20～50%

方　式 燃費改善率 

C/I

M/G M/G

M：モータ　　G：ジェネレータ　　C/I：コントローラ/インバータ 
B：バッテリ　　T：変速システム　　C：クラッチ 
Ps：動力分割システム　　Pi：プラグイン　　E：エンジン 

：動力／発電 ：回生 

M/G

G
GCE T E

E

B
BB

C

C/I

Pi

Ps

PiPi

C/I

シリーズ（フル） 50～100% シリーズ/パラレル（フル） 50～100%

★マイクロハイブリッド：アイドルストップと回生機能は持つが，パワーアシスト機能はない． 

図4 各種のハイブリッド方式
Various hybrid sysytems

自動車の環境・エネルギー技術に関わる将来展望



システム全体の特徴として，モータは幅広い運転範

囲で効率が高いこととバッテリの充放電の損失が少な

い点がメリットである．また，EVやハイブリッド車

では，減速時にはモータをジェネレータとして使って

制動しながら発電した分をバッテリに貯えることで運

動エネルギーの一部を回収することができる．これに

よって大きな省エネルギー効果が得られ，このような

制動を回生制動と呼び，機械式のブレーキと併用する

方法がとられている．

リチウムイオンバッテリを搭載した三菱自動車の

"i-MiEV" が2009年に発売されたのに続いて，2010

年末には日産自動車の "リーフ" が量産型のEVとして

市場に登場している．電力料金は夜間電力の割引制度

も含めてガソリンよりも大幅に割安なことが大きなメ

リットである一方，バッテリ価格が高いため車両とし

てかなり高価になるのが現状である．なお，トヨタと

ホンダでもそれぞれiQやRAV4とフィットをベースと

するEVを2012年に市場投入するとしている．

なお，EVは，従来のエンジン車に比べて部品点数

が2，3割少なく，モジュール化した主要部品類を組

み合わせることで，いわゆる水平分業的な製造方式が

可能となる．事実，米国ではベンチャー企業がそのよ

うな方法で製造販売を始めている例がある．また，車

速を抑えた短距離走行用の簡易な小型車や改造キット

を使ってガソリン車を改造したものも小規模ながら販

売され始めているが，これらについては安全性を確保

することも課題であろう．量産化を決断し，それによ

るコストダウンが可能になれば，販売，修理や保守整

備も含めたネットワーク体制が整っている既存の自動

車メーカーの方が有利ともいえる．いずれにしても，

今後は幅広い地域や所得層を対象に，各層のニーズに

応えて多種多様なタイプのEVが登場するものと予想

される．

3. 4  プラグインハイブリッド車

最近，プラグインハイブリッド車（PHEV）と呼ば

れる車種も内外で実用化され始めている．外部電源で

充電した電力のみで走行するモード（チャージ・ディ

プリーティグ（CD）走行）とハイブリッド走行する

モード（チャージ・サステイニング（CS）走行）を

兼ね備えているのが特徴である．これによって，電源

自体の低CO2特性と充電の低コストを生かすととも

に，CDモードでの長距離走行を可能にして，ドライ

バーのバッテリ上がりへの不安を解消していることも
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車両種類 

FCV現状 

FCV現状：「水素ステーション」「FCV」データはJHFC実証結果トップ値， 
　　　　　その他のデータは文献トップ値により算出 
FCV将来：FCVの将来FCシステム効率60％と文献トップ値により算出 
電力構成：日本の平均電源構成 

1km走行当りCO2総排出量（10・15モード） 
単位：g-co2/km

FCV将来 

CNG

BEV (Battery EV)

ガソリン 

ディーゼル 

ディーゼルHV

ガソリンHV

0 50 100 150 200

図5 各種自動車の走行距離当たりCO2排出量
(総合効率)の比較 (JHFC，2006年3月)

Comparison of CO2 emissions in various vehicles 
(Source: JHFC in March 2006)

ガソリンハイブリッド車は燃費が最大で倍近くに向

上し，ディーゼル車の燃費を超えるので，それをさら

に上回るにはディーゼル車のハイブリッド化が必要と

なるが，ディーゼル乗用車では排出ガス対策も含めて

コスト増加が過大となり，実用化は容易ではないと予

想される．その一方，EUでは，上述した今後の厳し

いCO2規制に対応して上級のガソリン車とディーゼル

車を中心にパラレルハイブリッドシステムを適用する

動向がここ2，3年活発化している．

なお，域内物流用のディーゼルトラックや路線バス

のパラレルハイブリッド車が国内各社から登場してお

り，20％から30％の燃費改善を可能にしているが，

車両が大きいだけにシステムとバッテリサイズの適正

化も含めて一層の改善が必要とされている．

3. 3  電気自動車8）

上述したように，従来車の排気浄化技術が大きく進

展したこともあり，EVのゼロエミッション特性の必

要性は薄れ，CO2の低減や省エネルギーの特性に注目

が集まっている．現在の電源構成を考慮してWell-To-

Wheel（一次資源・エネルギーからそれをもとにした

燃料の生産，輸送，貯蔵，自動車の駆動にわたる総合

特性）でのエネルギー効率とCO2排出量の両面で他の

車種と比べて極めて優位である．このことは，図5に

示すように，わが国における水素・燃料電池実証プロ

ジェクトにおいて，各種の自動車の現時点でのWell-

to-Wheelのエネルギー効率とCO2排出量を比較評価

した結果からも明らかである12）．



利点といえる．この方式に対しては，2009年に国土

交通省により，排出ガスと燃費の測定方法が提示され

ている13）．

トヨタ自動車がPHEVの第1号車「プラグインプリ

ウス」を同年600台限定販売して実証試験を行って

いる．リチウムイオンバッテリを使い，23.4kmの

EV走行を可能にし，2012年の発売を予定している．

GMが2010年末に本格発売を始めたシボレー "Volt"

もこの代表例である．またホンダとスズキでも，それ

ぞれインスパイアベースで2012年に，スイフトベー

スで2013年にPHEVを発売する予定である．

PHEVでは，当然ながらバッテリ搭載量を増やせば

CEモードの走行距離を延ばせるが，コストアップと

重量増加によるエネルギー消費の増大を招き，ここで

もバッテリの一層の高性能化とコスト低減が課題とな

るが，コストと利便性の両面でEVよりも普及すると

の見方もある．いずれにしても，通常のドライバーの

日常的な平均走行距離を想定して最適なバッテリ搭載

量を決めることが必要である．

3. 5  EVとPHEVの普及支援策

EVやPHEV用バッテリの性能向上と価格低減に関

しては，経済産業省から表2に示すような目標値が示

されている14）．特にエネルギー密度の向上は重量低

減に繋がる点で最も重要な要件であり，NEDO等を通

じた研究開発支援も実施されている．

また，今後の本格普及のためには，メーカーのコス

ト低減の努力に加えて，当面のコスト高に対する国の

減税や割高分の購入補助等の制度，充電ステーション
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の設置，短中距離に限定した利用のあり方への一般認

知が必要である．海外では，米国では2015年に

100万台，フランスとドイツでは，2020年までに

それぞれ200万台，100万台の保有規模の普及を目

指す計画が打ち出されている．いずれの国も，ここ5

年から10年が本格普及のための正念場になるものと

予想される．

特に米国では，オバマ政権になり，石油依存を減ら

すエネルギー政策の一環として，従来の電力と再生可

能な電力をITでネットワーク化するスマートグリッド

の構築が打ち出され，それを活用するEVやPHEVの

普及支援策が進められている．

わが国におけるこの分野の支援策としては，EVや

PHEV（pHVとも標記する）を先行的に導入してそ

の利用のあり方や課題解決に取り組むため，2009年

度，経済産業省から11都市が「EV・pHVタウン」に

指定され，総計3,200台の車両と10,000基の急

速・普通充電装置の設置を目指し，その後も指定の追

加が行われている15）．

また，2010年に資源エネルギー庁の支援により，

スマートグリッドを車両の充電も含めて有効利用する

可能性を検討するため，「次世代エネルギー・社会シ

ステム協議会」が発足している．その一環として横浜

市，名古屋市，京都けいはんな学園都市，北九州市の

4地域が指定され，実証実験が始まっている16）．トヨ

タが取り組んでいる例を紹介しておくと，図6のよう

に，今後のPHEVやEV，住宅内のエネルギー使用を

管理するHEMSを装備したスマートハウスの提案が

ある．電力事業者からの電力と太陽光等による自家発
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Energy management system, "TOYOTA Smart Center"

will start in 2012
(Source: TOYOTA Motor Corporation, October, 2010.)
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表2 自動車用リチウムイオンバッテリの開発目標
(NEDO, 経済産業省，2006年)

Targets for developing Li-ion batteries for electric vehicles
(Source: NEDO and METI, 2006)
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電力のエネルギーを含めて需給全般を統合的に管理・

調整するとともに，居住者と車両使用者に情報を提供

し，外部からのコントロールも可能にするシステムで

ある．

このような状況にあって，去る3月11日に勃発し

た東日本大震災によりEVやPHEVの電源に占める原

子力発電の割合が低下し，その分火力発電の割合が増

加している．このため，CO2排出原単位が増大する傾

向にある一方で，再生可能なエネルギーである太陽光

や風力，地熱，バイオマス等による電力の利用が拡大

する可能性もあり，その面ではCO2の削減に繋がる効

果が期待される．また，車載したバッテリを家庭で太

陽光発電した電力の蓄電用として，さらには非常用電

源として利用するアイディアも多く提案されている．

4.  新燃料・エネルギーの利用

ガソリンや軽油の使用量を補完する新たな燃料やエ

ネルギーの利用を進めることも，石油の消費削減やエ

ネルギーの多様化，温暖化対策等の面で重要な取組み

である．その候補としては，図7に示すような多様な

選択肢が挙げられる．上に述べた電気自動車の電気や

燃料電池の水素もこれに含まれる．

再生可能な燃料としてバイオマスを原料としたバイ

オエタノールやバイオディーゼルがある17,18）．燃料

インフラや車両側の改造が最小限で済み，液体であり

従来燃料との親和性も高い．バイオエタノールはサト

ウキビやトウモロコシその他の糖類やデンプン質，さ

らにはセルロース系の原料から種々の過程を経て発酵

により製造される．バイオディーゼルは植物油やその

廃油等をメチルエステル化したものである．わが国で

は，使用過程車でも使える濃度としてそれぞれガソリ

ンに3％（容積），軽油に5％（質量）混ぜることが品

質確保法により許容されている．

なお，最近食糧との競合を回避するとともに，ポス

ト京都議定書の取組みにも関連して土地の利用から製

造，輸送に至る過程を含めてCO2低減効果を適正に評

価すべきとする国際的な動向もある19）．いずれにし

ても，国内のバイオマス資源量はあまり豊富ではなく，

利用は限定的にならざるを得ないが，その一方，新た

な燃料製造法の開発を通じて対外的に貢献しうるとす

る期待もある．

水素を燃料とする燃料電池自動車について付言する

と，水素の製造を石油や天然ガス，石炭等の化石燃料

に依存する限り，CO2の削減効果は大きくないのが現

状である．究極的には，化石資源の依存を脱却して

CO2排出を大幅に削減し得る水素の製造・供給体制を

実現しなければならない．そのような条件が整えば，

普及の可能性があるが，水素の貯蔵や供給，車載性，

利便性とともに，燃料電池スタック自体の性能，信頼

耐久性，コスト低減等についてもまだ克服すべき点が

多く，国の支援を得て研究開発を長期的に継続すべ

き状況にある．具体的には，2015年を目指して本格

普及の出発点として30社の共同声明が出されてい

る20）．

5.  車両の軽量化技術

さらに，車両の軽量化も極めて重要な燃費向上技術

であることを強調しておきたい．軽量車を基準に市街

地走行における車両重量，転がり抵抗，空気抵抗に対

応した走行エネルギーの比較を図8に示す．また，こ

れらを無次元化し，それらの低減効果がもたらす走行

エネルギーへの影響について筆者が数値予測した例を

図9に示す．また，この図から，3者のうち軽量化の

燃費改善効果はきわめて大きいことが明らかであり，

これはハイブリッド車や電気自動車でも重要な技術で

あることは言うまでもない．図10に示すように，こ

れによって車両の運動性能が向上することはもちろ

ん，動力システムが小型化され，排気浄化の負担も軽

減されるというきわめて好ましい循環がもたらされ

る．車両全体の軽量化のためには，構造部材から，コ

ンパクト化も含めた個々のコンポーネントのレベルに

至るまでの幅広い取組みが必要である．このような軽

量化は，乗用車のみならず商用車でも燃費改善のメリ
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ットがあることは言うまでもない．

具体的な例として，国際的に有力な鉄鋼メーカー

16社によって2008年から取り組まれているプロジ

ェクト "World Auto Steel" を紹介しておく．電気自

動車やハイブリッド車を対象に，強度を従来比で2倍

から4倍向上させた高張力鋼や超高張力鋼によって安

全性を確保しながら車両重量を約30%減らして20

数%の燃費向上を図ろうとするものである21）．これ

らはガソリン車に比べて重量増となる傾向があるの

で，軽量化の必要性は大きいといえる．わが国の鉄鋼

メーカーはこの分野で先行しており，採用が徐々に拡

大し始めている．

その他には，アルミニウム等の軽金属やCFRPを含

むプラスティックの利用が進められている．それぞれ

の材質の特性を活かし，形成・加工，異種部材との接

合性の難しさやコスト増加，生産のグローバル化への

対応等の課題を克服しながら普及を進めることが強く

望まれる技術である．

その際，車両の振動騒音の抑制や車両同士の衝突時

のコンパティビリティ性（共存性）の確保も重要な課

題となる．対人への加害性や，軽量車に衝突する際に

重量車が与えるダメージを最小限にする構造の適正化

が求められる．このような車両の軽量化は，快適性の

向上や衝突安全性，事故の未然防止を目指した先進的

な技術の研究開発を促す動機付けにもなることを指摘

しておきたい．

6.  将来展望とあとがき

ガソリン車とディーゼル車は，日米欧において

2010年代半ばまでに予定されている最終的な排出ガ

ス規制に適合した上で，燃費向上技術に重点を置きな

がら発展・進化を続け，今後少なくとも20数年は主

要な地位を保ち続けるものと予想される．それらの進

展には，燃料性状の改善を前提に，燃焼技術と後処理

技術に関わる要素技術の組合せの複合・最適化が不可

欠である．

それらの従来技術に加えて，ハイブリッド車，電気

自動車，車両の軽量化，バイオ燃料等の利用等が必要

であり，それによる将来のCO2削減を予測した結果を

図11に示す．図中，■印は現状，☆印は動力システ

ムによって削減されるケース，●印はその他の技術に

よる削減ケースを示し，横バーは技術の相違による効

果の幅を表す．この図からも，EVのCO2削減のポテ
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ンシャルが極めて高いことが分かる．経産省の主催に

よる次世代自動車戦略研究会では，EVとバッテリに

関わる戦略として，国際標準化，充電インフラ整備，

資源確保の重要性が指摘されている22）．また同研究

会による2020年と2030年での次世代自動車の販売

構成比の見通しを表3に示しておく．企業努力による

場合に対して積極的な政策支援を講じることで一層の

普及が図られる可能性があると予想される．

なお，今後一層の進展が期待される情報通信技術を

活用した高度道路交通システム（ITS）の普及を前提

として，各種の自動車の利用の見直しや高度化を進め

ることが必要である．それには，交通流の円滑化や適

切な交通量の抑制，貨物輸送の高効率化，公共交通機

関の利用促進，鉄道輸送へのシフト，自動車に依存し

た商習慣や生活様式の見直し（エコドライブの推進等）

が含まれる．

これらを総合的に推進すれば，図12に示すように，

CO2の削減ポテンシャルとして，2030年で50%，

2050年で80%程度可能になるものと予想される．

それには，資源の確保や省エネルギー，CO2削減に関

わる中長期的な展望とそれを実現するための国の支援

策を実行する必要がある．産業界も，新興国も含めた

国際市場やエネルギー政策を視野に入れながら，それ

に沿った技術戦略を構築して実行すべきであろう．

なお，NTN社では，自動車の動力伝達系や関連する

軸受等の開発製造に取り組まれているが，最近，それ

らに加えて電動化の動向に対応した技術開発も進めら

れている．これらは，次世代自動車には不可欠な技術

であり，今後の進展に大いに期待したい．
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表3 2020～2030年の乗用車車種別普及見通し
(経済産業省，次世代自動車戦略研究会，2006年4月)
Projected sales share of next generation in 2020 and 2030 

(Source: A Research committee on strategies for next
generation vehicles, METI, March, 2010)

〈 民間努力ケース 〉 

2020年 

従来車 

次世代自動車 

ハイブリッド自動車 

EV・プラグインハイブリッド自動車 

燃料電池自動車 

クリーンディーゼル車 

2030年 

80％以上 60～70％ 

30～40％ 

20～30％ 

10～20％ 

1％ 

～5％ 

20％未満 

10～15％ 

5～10％ 

わずか 

わずか 

〈 政 府 目 標 〉 

2020年 

従来車 

次世代自動車 

ハイブリッド自動車 

EV・プラグインハイブリッド自動車 

燃料電池自動車 

クリーンディーゼル車 

2030年 

50～80％ 30～50％ 

50～70％ 

30～40％ 

20～30％ 

～3％ 

5～10％ 

20～50％ 

20～30％ 

15～20％ 

～1％ 

～5％ 
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[ 展　望 ]

自動車業界の市場・技術動向
Market and Technology Trends in the Automotive Industry

1.  はじめに

2010年4月に，経済産業省から『次世代自動車戦

略2010』1）が公表された．

これは，同省・国土交通省・自動車メーカ・同部品

メーカの有識者が参集し，リーマンショックで低迷し

ている自動車メーカと自動車関連産業を含む社会全体

の中・長期的な対応のあり方について新たな戦略を構

築すべく開催された『次世代自動車戦略研究会』で検

討を行った結果をまとめたものである．

世界の自動車産業は，リーマンショックまでは6年

連続で過去最高の生産台数を更新し続けた絶頂期から

需要が急減し，米国のビッグ3および国内の自動車メ

ーカも赤字に転落した．その後，幾多の救済策および

景気刺激策により需要は回復し始めているが，未だ低

水準に留まっている．

一方，BRICsを中心とした新興市場では，一時的

な低迷はあったがその回復は目覚ましく，加えて円高

容認の世界経済の情勢変化により，国内からの完成車

輸出から新興市場現地で部品ならびに車両を生産する

Ministry of Economy, in April 2010 after the collapse of Lehman Brothers, a new strategy to build long-term
and short-term response of the automotive industry and society as a whole, "Next-Generation Automotive
Research Strategy”,  A study in The results are published "A strategy next-generation vehicles 2010".
Then, We began to see signs of revival even in the domestic auto industry.2011,this strategy is beginning to rise
scenario is a little difference.

We have seen from the perspective of the development of automotive bearings and related products, we
analyzed the present and future market and technology trends in the automotive industry.

経済産業省は，リーマンショック後の2010年4月に，自動車関連産業および社会
全体への短期・中長期的な対応と共に新たな戦略を構築すべく，"次世代自動車戦
略研究会" で検討を行った結果を『次世代自動車戦略2010』として公表した．
その後，国内の自動車産業に於いても復活の兆しが見え始めていたが，2011年
になりこのシナリオに差違が生じ始めた．
本稿では，自動車用軸受ならびに関連商品の開発部門から見た自動車業界の市場
動向と技術動向の現状と今後を展望する．

岡 阪 誠 Makoto OKASAKA

*自動車事業本部　自動車技術部

という形に変わりながらも，自動車市場は拡大し続け

ている．

また，地球温暖化防止などの世界的な環境問題と原

油の高騰によるエネルギー問題への関心から，電気自

動車（EV）・ハイブリッド自動車（HEV）・燃料電池

自動車（FCV）の開発が各国で活発になる一方，従来

の化石燃料を使用し続けるガソリン・ディーゼルエン

ジンを搭載する自動車においては，低燃費化・軽量

化・排ガス清浄化の技術開発と共に電動化やバイワイ

ヤ化への技術開発が，自動車市場の変化とあわせて活

発になり始めている．

2.  自動車市場の変化

【自動車市場の二極化】

世界の自動車市場は，2009年に中国市場が米国・

カナダの北米市場を追い越し1379万台を超える市場

に成長したが，国内は800万台を割り込み低迷して

いる．

『次世代自動車戦略2010』ではグローバルでの自

動車市場の推移を図1のようにまとめているが，近年，
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特にインド・中国などの新興市場での成長が際だって

いる．

新興市場が急増してきたこと，これは言い換えれば，

先進国市場と新興市場という自動車市場の二極化が始

まっていることを示唆している．

【劣悪環境市場への対応】

需要が急増している新興市場では，極低温から高温

多湿の環境対応に加え，道路整備が不十分な地域が多

いため十分な泥濘対策が必要である．

一例として，劣悪環境地域での道路状況を図2に示

すが，路面は酷い轍と泥濘で先進国市場では想像でき

ないほどの劣悪な環境で，自動車メーカも当初はここ

まで予想していなかった．

さらに，車両に付いた泥濘の洗浄のために洗車の頻

度も多く，融雪剤による塩害対策や泥水対策に加えて，

高圧洗車への配慮も必要である．

【動力源の変遷：化石燃料からの脱却】

日本は先の国連気候変動枠組み条約第15回締結国

会議（CPO15）のコペンハーゲン合意に基づき，

2020年に温室効果ガスを1990年比で25％削減す

る目標を提示した．

それに加えて，2008年のリーマンショックを期に

原油は高騰し，さらに国内では原発問題による火力発

電の増加により自動車用の化石燃料は高値水準が続い

ている．

この結果，電気自動車（EV）・ハイブリッド車

（HEV）・燃料電池車（FCV）などの開発が各国で活

発になる一方，化石燃料を使い続ける内燃機関の低燃

費化促進のための開発が各自動車メーカで行われ始め

ている．

これら次世代自動車の普及に関しては，官庁・民間

それぞれが予想しているが，経済産業省の次世代自動

車戦略研究会は，民間が努力した場合，2020年ある

いは2030年では表1の比率になると予測している．

また次世代自動車戦略研究会は，これら次世代自動

車は車両サイズと走行可能距離別の用途で，図3のよ

うに棲み分けされると述べている．

つまり，近距離では少人数が移動する地域内のコミ

ュータとしてEV，中距離走行はHEV，比較的長距離

はFCVという棲み分けである．
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図2 劣悪環境地域の道路状況
Poor road conditions in environment area

図1 グローバルでの自動車市場の推移　　引用：『次世代自動車戦略2010』1）
Changes in the global auto market
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【変速機の変遷：減速機と多段化する変速機】

EVやFCVの様に動力源がトルクバンドの広いEVモ

ータならば変速機は不要で減速機が用いられるが，Ｈ

ＥＶや従来からの化石燃料車では内燃機関のトルクバ

ンドが狭く，多段の変速機または無段変速機が必要と

なる．

変速機の型式には，手動変速機（MT）・自動変速

機（AT）・無段変速機（CVT）のほかに，MTの変速

機構を発展させたＡMT（自動変速のMT）および

DCT（デュアルクラッチMT）がある．

これら変速機の型式における市場動向の一例とし

て，欧州・日本・北米市場でのFF乗用車のトランス

ミッション型式の変遷を図4に示すが，燃費向上のた

めにエンジン回転数を下げるべく変速ギヤの段数を増

やした多段のトランスミッションが近年急増している．

欧州市場では依然MTの人気が強いが，運転が楽で

加速と燃費の良いAMTとDCTが急増している．

また，日本市場ではCVTが徐々に認知され，ATも

5速・6速の多段化が進んでいる．

一方，北米市場は相変わらずATが主流で，従来か

らの3～5速ATは多段化され，5～6速のATが主流と

なっている．
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図4 FF乗用車での変速機型式の変遷2）

Changes in the transmission model of FF-car

図3 将来の車種毎の棲み分け1）
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【成長する乗用車市場の変化】

先進国市場と新興市場の二極化，ならびにEV・

HEV・FCVなど次世代自動車への変遷はあるが，ト

ラック・バスを除く乗用車市場の成長は，インド・中

国を始めとする新興市場がリーマンショックからの回

復を牽引している．

日本自動車工業会の集計では，2010年度のトラッ

ク・バスを含めたグローバルでの自動車生産台数は

7761万台で，乗用車はその内の5827万台であるが，

インド・中国などで乗用車の生産は益々増えることか

ら，2020年に於けるグローバルでの乗用車のみの台

数を図5のように7200万台を越えると予想する民間

研究所3）もある．

つまり，欧州・日本・北米などの先進国市場での乗

用車市場はこれ以上増えないが，新興市場を中心にグ

ローバルでの乗用車はまだまだ増え続け，2030年に

は乗用車だけで1億台を越えると予想されている．

【車に対する若者の相対的な関心の低下】

国内の18～24歳男女の免許保有率は30年前と余

り変わらないが，“若者の車離れ”に関して自動車工

業会が調査を行った4）．

その結果，その時代の大学生の年代で興味のある商

品ランキングにて，自動車への関心は年代とともに下

がっている．

・大昔の大学生（現40～50歳代）⇒ 7位

・以前の大学生（現30～40歳代）⇒ 10位

・現在の大学生（現18～24歳代）⇒ 17位

車に余り関心がなく経済力が低い最近の若年層で

は，車は単なる移動手段の一つであり，経済負担（低

燃費で車両価格・維持費の安さ）を優先する傾向にあ

る．この調査結果から，乗用車の売れ筋が安価な小型

車に移行していることがわかる．

3.  最近の自動車業界の技術動向

これらの市場動向より，日本の自動車産業が競争力

を失うことなく，世界のトップ産業として生き残るた

めには，以下の技術開発と新興市場での生産戦略をバ

ランス良く進めることが肝要である．

¡省エネと環境保全を併せ持つEV・HEV・FCVなど

の次世代自動車の開発．

¡内燃機関自動車の燃費改善と軽量化による競争力維

持のための開発．

表2に最近の自動車業界における，電費・燃費の向

上のための技術トレンドを示す．
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図5 世界の乗用車販売台数見通し3）

World car sales forecast
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表2 最近の自動車業界のトレンド
Recent trends in automotive Industry

適用箇所 技術トレンド 

燃料の改良 

エンジン 

駆動系 

シャシー 

EVモータ 

新機構の採用 

低フリクション 

ATの改良 

軽量化 

その他 

緻密な制御 

¡低フリクションモータ 

¡燃料の高圧直噴 

¡ミラーサイクル 

¡アイドルストップ 

¡空燃比制御と点火時期制御 

¡ターボ加給によるダウンサイジング 

¡可変動弁機構（可変バルブタイミング・可変リフト） 

¡低粘度エンジンオイル 

¡オイルポンプの小型化 

¡低張力補機駆動ベルトシステム 

¡動弁駆動系のフリクションロス改善 

¡副変速機付きCVT

¡ボールねじ駆動の自動変速AMT

¡樹脂や高張力鋼板の多用 

¡低μタイヤ 

¡空気抵抗係数の低減 

¡モータ軸受の低トルク化 

¡燃料ポンプの転がり化 

¡補機の電動駆動 

¡可変圧縮機構 

¡可変気筒（気筒休止） 

¡クランク軸の転がり化 

¡カム軸の転がり化 

¡バランサ軸の転がり化 

¡転がりチェーンレバー 

¡ATの多段化 

¡EVモータ内蔵AT

¡ハブBRGの軽量化 

¡ハブBRGの低トルク化 

¡by-wire

¡高回転小型モータ 

¡希薄燃焼（リーンバーン） 

¡ハイブリッド 

¡減速時の燃料カット 

¡ドライサンプ潤滑 

¡DCT

¡ゼロリフトボディ 

¡ガラス面積の低減 



【ワンモータEV駆動システム】

電気自動車で車両としての構造が最も単純で，内燃

機関から簡単に置換えができる “ワンモータEV駆動

システム”もNTNでは開発している．この概要を図7

に示す．

このワンモータEV駆動システムは，高速走行も可

能となる自動2段変速の減速機と，EVモータの出力

特性を十分考慮しEV車用に最適な等速ジョイントを

組み合せて開発した．前輪駆動EV車への適用のみな

らず，併せて後輪にも適用すれば電動4輪駆動車にも

発展する汎用性の高いシステムである．
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図7 ワンモータＥＶ駆動システム
One motor powered EV system

4.  次世代自動車へのNTNの対応

【インホイールモータ 駆動システム】

次世代自動車である電気自動車（EV）で，搭載効

率が最も優れているのは，駆動部分の全てがアクスル

内に収まるインホイールモータのEVである．

図6に示すように，インホイールモータは左・右輪

の協調制御が必要であるが，各車輪の独立制御が可能

で自動車の新たな走行性能を創出する可能性を秘めて

いる．このため，NTNはインバータなどでの制御を含

めた“インホイールモータ駆動システム”を独自に開

発している．



【EVモータ用の低トルク軸受】

NTNでは，EV・HEV・FCVなど次世代自動車のEVモ

ータ用軸受として，2種類の低トルク軸受を開発した．

＜グリース潤滑タイプ＞

グリース潤滑タイプの“EVモータ用低トルク密封

深溝玉軸受”を図8に示す．

この軸受は，保持器のポケット部を工夫して余分な

グリースを掻き取り，転走面への余分なグリースの流

入を防ぎ撹拌抵抗を低減し，さらに低粘度で耐熱性に

優れる基油・増ちょう剤のグリースを採用して回転ト

ルクを従来品比で50％低減した．

-17-

5.  低燃費自動車へのNTNの対応

自動車の燃費を阻害している主な要因を，AT車を

例に図10に示す．

NTNは，ハイブリッド車やガソリン・ディーゼルの

化石燃料車における燃費向上のため，使用箇所毎に最

適な低トルク軸受を開発する一方，電動化のためのモ

ジュール商品も開発している．

グリース潤滑タイプ 

低トルクグリース 
グリースを掻き取りにくい 

従来保持器 
鋼球をポケットの 
外径側で抱え込む形状 

開発保持器 

グリースを掻き取りにくい 

グリースを掻き取りやすい 

非接触 
シール 

低トルク 
保持器 

図8 EVモータ用 低トルク密封深溝玉軸受
Low torque sealed deep groove ball bearing

オイル潤滑タイプ 
樹脂製冠型組合せ保持器 

軸受内部への油の流入を 
抑制し，撹拌抵抗を低減 

低トルク化 

最適化設計により， 
転がり粘性抵抗を低減 

低トルク化 

組合せ構造の採用により， 
遠心力による保持器の変形 
を抑制 

遠心力対策 

図9 EV･HEVモータ用 高速・低トルク深溝玉軸受
High-speed and low-torque deep groove ball bearings
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エンジン 
フリクション 
27％ 

A/T 
フリクション 

9％ 

タイヤ転がり 
21％ 車重 

20％ 

トルコン 
4％ 

空気抵抗 
19％ 

図10 燃費阻害要因（ＨＷＹモード燃費）5）
Impediments to fuel efficiency (HWY- mode)

【化石燃料エンジンの燃費向上アイテム】

NTNが，ガソリンおよびディーゼルの化石燃料エン

ジンの燃費改善を目的に，開発したアイテムの一例を

図11に示す．

ここに紹介した転がり軸受は，すべり軸受に比較し

て低回転域でのトルクが極めて低く，燃料消費の多い

発進・加速時のエンジンフリクションロス低減による

燃費改善アイテムとして注目されている．

また，エンジン動弁系の燃費改善アイテムとして，

タイミングチェーンに張力負荷するチェーンレバーと

案内するチェーンガイド各々の走行面を，従来のすべ

りから転がり化した“低フリクションチェーンレバー”

を図12に示す．

タイミングチェーンに張力を負荷し案内するチェー

ンレバーとチェーンガイドは従来大半が鋳鉄製で，最

近になり軽合金あるいはポリアミド系樹脂材料が使用

され始めているが，チェーンとの接触はすべり接触で

チェーンの引摺りトルクは大きい．

NTNはここに着目し，チェーンレバーとガイド各々

に厚板シェルニードル軸受を多数個配置し，チェーン

との接触を転がり化し低回転域で最大18％のフリク

ショントルクを低減した結果，実機エンジンでの燃費

計測で1％弱の燃費改善の効果が認められた．

＜オイル潤滑タイプ＞

オイル潤滑タイプの“EV・HEVモータ用高速・低

トルク深溝玉軸受”を図9に示す．

将来，EVモータは小型化のために超高速回転にな

り，モータを冷却するために油冷方式となる．

結果，モータ軸支持の軸受はオイル潤滑となるので，

本軸受はこれに対応するために開発した．

保持器の形状を工夫し軸受内への油の流入を抑制す

ることで撹拌抵抗を低減し，且つ樹脂製の組み合せ保

持器で剛性をあげて超高速回転時の遠心力による保持

器の変形を抑制し，30,000min-1の超高速回転に対

応し，回転トルクを従来品比で40％以上低減した．
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チェーンレバー チェーンガイド 

シェル軸受 

図12 低フリクションチェーンレバー
Low friction chain lever

ロッカアーム用 
ニードル軸受 

カムシャフト支持用 
シェルニードル軸受 

燃料噴射ポンプ用 
ローラリフタ 

クランクシャフト支持用 
分割形ニードル軸受 

低張力チェーンテンショナ 

バルブ連続可変機構用 
ボールねじ 

バルブ連続可変機構 

図11 化石燃料エンジンへの燃費改善商品 6）

NTN products of combustion engines



深溝玉軸受」を開発した．

本軸受は，自動車のトランスミッション用途の他に，

発進・加速頻度の多い2輪車のクランク・カム・トラ

ンスミッションの各軸支持に使用すると実車にて1～

3％の低燃費効果がある．

また電動2輪車のEVモータ・減速機用軸受では，

これら低トルク玉軸受数個の省電効果として，前照灯

点灯分に相当する35Ｗの電費低減効果も確認されて

いる．

また，従来のデフサイド用円すいころ軸受に代えて，

深溝玉軸受の形状を工夫し低勾配の円すいころ軸受と

同等のスラスト負荷能力をもたせ，円すいころ軸受に

比較して回転トルクを56％低減した“高スラスト負

荷対応深溝玉軸受”を図14に示す．

この“高スラスト負荷対応深溝玉軸受”はデフサイ

ド軸受の低トルク化アイテムとして車両の燃費向上に

貢献することが期待される．

【シャシー系の燃費向上アイテム】

シャシー系の燃費向上アイテムは，ハブベアリング

の低フリクション化と軽量化が主で，その代表的なア

イテムを図15に示す．

最近では，劣悪環境地域向けの車両にもハブベアリ

ングが採用され始めているが，泥水条件の厳しさより

耐泥水性を向上させたサイドリップ2枚構造のシール

を採用している軸受もあるが，シールのゴム材料や形

状を見直して耐泥水性の向上と低トルク化を両立さ

せ，車両の燃費向上に貢献している．

-19-

自動車業界の市場・技術動向

開放形低トルク 
深溝玉軸受 

図13 トランスミッションの燃費改善商品
NTN products of fuel-efficient T/M
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図14 トランスミッション用高スラスト負荷対応深溝玉軸受
NTN Deep groove ball bearing for high thrust loads

【駆動系の燃費向上アイテム】

NTNは，低トルク円すいころ軸受を長年に渡り先陣

を切って開発してきたが，更なるトランスミッション

のフリクションロス低減のアイテムとして，点接触で

あるが故に更なる低トルク化は難しいと思われていた

深溝玉軸受の低トルク商品を他社に先駆けて開発し

た．

その一例を図13に示すが，深溝玉軸受の保持器ポ

ケットの内側を凹形状としてボールと保持器の接触面

のフリクションロスを25％下げた「開放形低トルク

転がりフリクションを低減 
●複合Rの適用 

転がりフリクションを低減 
●予圧レンジの縮小 

シールフリクション低減 
●新ゴム材質の採用 
●リップ形状の最適化 

シールフリクション低減 
【開発品】 【従来品】 サイドリップ 

サイドリップ 
2枚構造 

新表面形状 

●新ゴム材質の採用 ラジアルリップ 

スリンガ 

図15 低フリクションハブベアリング
NTN low friction hub bearing



6.  電動化への対応

EV・FCVなどの次世代自動車では，補機駆動の動

力源である内燃機関がなくなり，吸気の際のエンジン

負圧も利用できなくなる．

また，化石燃料を使用し続ける低燃費エンジンおよ

びHEVでは，油圧駆動の可変動弁機構やパワーステ

アリングなどの補機類は電動化され，燃費向上を阻害

するオイルポンプは内燃機関の潤滑に必要な最低限の

容量に小型化される．

さらに，エンジン負圧で倍力している油圧フットブ

レーキや手動のパーキングブレーキも電動化され，ト

ランスミッションも電動シフト機構の採用による自動

変速も既に一部の車種で採用されている．

この補機類および操作系の電動化は，将来的にはバ

イワイヤ（by－wire）化にそのまま発展・変遷して

行くものと推察される．この様な状況を踏まえて，

NTNは次世代車両での電動化と将来のバイワイヤ化へ

の移行を想定し，種々の電動化対応のモジュール商品

を開発している．

7.  終わりに

自動車の市場は，過去の幾度かの試練を乗り越え，

これからも“生産地と生産方式を変えながら”成長し

続けるが，その時代毎の最新市場ニーズをいち早く察

知し，新たな新商品を企画・開発することが自動車関

連業界では最も重要なことである．

当面は，自動車市場の拡大に即した『新興市場での

生産対応』と『EV車などの次世代自動車への電動化

対応，ならびに化石燃料車の低燃費化技術への対応』

が，“電費効率と燃費効率の改善”と言う新たなキー

ワードで開発が進められる．

その後，次世代自動車が普及した頃には，再度，自

動車本来の“快適に早く，意のままに安全に目的地に

到着する”自動車本来の開発が再開するものと確信し

ており，NTNはこれからも自動車向けの新たな商品の

開発を継続していく所存である．
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[ 論　文 ]

インホイールモータシステム
In-Wheel Motor System

1.  はじめに

現在，環境性能やエネルギー問題が注目される中で，

自動車産業，大学研究機関および多方面から次世代自

動車候補である電気自動車（EV）に関する技術開発

が進められている．

EVの駆動方式には，1つのモータを車体に搭載し

ディファレンシャルおよびドライブシャフトを介して

左右輪に動力を伝達させるワンモータ方式と，モータ

をホイール内に配置するインホイールモータ（以下

IWM）方式がある．

IWM方式ではモータや減速機は直接ホイール内に

取り付けられるため1～8），ワンモータ方式EVと比べ

るとディファレンシャルおよびドライブシャフトなど

が不要となり，これらの駆動系に起因するレイアウト

上の制約がなくなるため，車両設計の自由度が大きく

向上する．また，ディファレンシャルおよびドライブ

シャフトにおけるエネルギー損失がなく，走行に要す

る電力消費量を低減でき，１充電当りの航続距離の延

長が可能となる．

さらに，各輪の駆動力を独立に制御できるだけでな

く，ドライブシャフトを介さずに駆動力をタイヤに直

接伝達させるため，応答性の高い駆動力制御が可能と

なる．この駆動特性を活用することにより，車両走行

性能を大幅に向上させることが可能である．

このように次世代EVに適した駆動方式であるIWM

方式に着目し，減速機とモータで構成されるIWMお

よびセンサ情報に連動した制御システムを組み入れた

『NTN-IWMシステム』を開発した．

本稿では，IWMの減速機部およびモータ部の評価

試験，さらにIWMシステムを搭載した車両による実

車評価について報告する．

2.  開発品仕様および構造

2. 1  仕様

対象車両を排気量1500 ccクラスの小型自動車と

し，後輪2輪への搭載を想定してIWMの設計を行った．

なお，適用するホイールサイズは15インチとした．

開発したIWMの外観および仕様を，それぞれ図1およ

び表1に示す．

**EVシステム事業部　駆動システム技術部
**EVシステム事業部　制御システム技術部

Much attention has been paid on electric vehicles for their high environmental performance with increasing global
environmental concerns. In-wheel motor is the driving system of electric vehicle that has advantages for effective
interior space and vehicle driving performance owing to the independent traction control ability at each wheel. NTN
has developed “In-wheel motor system” with a sensor-based control system for the forthcoming electric vehicle age.
This paper describes the evaluation of the reducer and motor. In addition, the vehicle test with the developed system
is reported. 

電気自動車は，環境性能が高く，次世代車両として今後普及が予測される．NTNでは，室内
空間の確保および各輪独立駆動による車両走行性能において優れているインホイールモータ
方式の電気自動車の駆動システムに着目し，減速機とモータで構成されるインホイールモー
タ，およびセンサ情報に連動した制御システムを組み入れた『インホイールモータシステム』
を開発した．本稿では，インホイールモータの減速機部およびモータ部それぞれの評価試験，
さらに試作したシステムを搭載した車両による実車評価について報告する．

伊 藤 雄 一* Yuichi ITOH
堺 香 代* Kayo SAKAI
牧 野 祐 介** Yusuke MAKINO



インホイールモータシステム

2. 2  構造

図2にIWMの断面図を示す．IWMはハブ，減速機

部およびモータ部を直列に配置する構成である．

IWM方式は，ホイール内に駆動部を取り付けるため

他の駆動方式に比べてばね下質量が増加し，車両安定

性および乗り心地の点で不利となる．そのため，

IWMの開発において，小型軽量化は重要な課題であ

る．

IWMにおいて大きな質量を占めるのはモータ部で

あり，一般にモータ体格は最大トルクに依存するため，

IWMの軽量化のためにはモータトルクを下げること

が有効である．本開発では減速機を採用してモータの

要求トルクを下げることによって，IWMの小型軽量

化を図った．

潤滑方式は，出力軸で駆動する内蔵オイルポンプに

より油を圧送する内部循環方式を採用した．圧送され

た油はモータハウジング内部に設けられた油路からロ

ータ軸およびロータ軸と一体回転する減速機入力軸の

内部油路を通り，モータおよび減速機内部へ供給され

る．この強制循環により，軸受や減速機の潤滑および，

モータステータ（コイル含む）とロータの冷却を行う．

さらに，ステータおよび油の効率的な冷却を目的に，
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ハウジング外周および側面に冷却フィンを設け，

IWMの空冷方式を実現した．

なお潤滑油としては，内蔵オイルポンプによる圧送

の際の管路抵抗の低減，ロータならびに減速機回転部

材による攪拌損失の低減，および軸受や減速機におけ

る十分な耐久性の確保を目的に，自動変速機油を採用

した．

また，IWMの開発にあたっては，NTNのハブベア

リングと同等の過酷条件下での水没試験や加振試験な

どの各種耐久試験を繰り返し，実走行に十分な信頼性

を確保した．

2. 2. 1  減速機部

減速機は，省スペースでかつ高減速比が得られるK-

H-V型遊星歯車減速機構9）のサイクロイド減速機を採

用した．減速機内部で揺動自転している外歯車に当接

する内歯車および出力軸部分に転がり軸受を採用する

ことで損失低減を図った．7）, 8）．

2. 2. 2  モータ部

表2にモータの仕様を示す．軸方向長さを短縮する

ために，集中巻方式を選定した．また，磁場解析と応

力解析の併用により，空冷方式の実現に必要なモータ

部動力損失の低減ならびにモータの高速回転運転を達

表1 IWM仕様
Specifications of in-wheel motor

最大出力 30 kW

最大トルク 500 Nm

サイクロイド減速方式 

1/11

ラジアルギャップ型永久磁石式同期モータ 

空冷 

最高回転速度 
1350 min-1 

(タイヤ径0.6 mとして，時速150 km/h相当） 

減速機形式 

減速比 

モータ形式 

冷却方式 

図1 IWM外観
Appearance of in-wheel motor

図2 IWM断面図
Section of IWM

減速機ハウジング 

サイクロイド減速機 
モータハウジング 

冷却フィン 

出力軸 

ハブ 

減速機入力軸 
オイルポンプ 

ステータ 

ロータ 
ロータ軸 

モータ部 減速機部 ハブ部 
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3. 1. 2  試験結果

図4および図5に順方向入力および逆方向入力条件

での減速機伝達効率の測定結果を示す．これらの図は，

ハブ，入力軸軸受および入力軸に接触するオイルシー

ルの動力損失を除いた，減速機部単体の効率を示す．

横軸および縦軸は，それぞれ入力軸回転速度および入

力軸トルクである．入力軸トルクの符号は，順方向入

力条件の場合を正とし，逆方向入力条件の場合は負と

した．

最大効率は順入力条件では98%であり，逆入力条

件では97.5%であった．順方向入力と逆方向入力の

間で伝達効率に大きな差は見られず，力行運転と回生

運転で同等の効率を確保した．

3. 2  モータ部

モータの効率測定の試験条件を表5に示す．開発し

たIWMに合わせ，外部に設けた潤滑装置により潤滑

油を循環させてモータロータおよびステータに供給す

る構成とした．

図6にモータ効率の測定結果を示す．横軸はモータ

回転速度，縦軸はモータトルクである．モータ部の最

大効率は94.7%である．

成するためのステータやロータコア形状および永久磁

石配置の仕様を導出した．

表3にインバータの仕様を示す．インバータは自己

診断機能・チェック回路の強化により信頼性を向上さ

せた．

サイクロイド減速機 

ハブ 

出力軸 

入力軸軸受 

オイルシール 

入力軸 減速機 
入力軸 

図3 減速機供試体（ハブ含む）
Section of test reducer (with HUB)

表2 モータ仕様
Specifications of motor

モータ形式 ラジアルギャップ型永久磁石式同期モータ 

巻線方式  集中巻 

45 Nm

30 kW

15,000 min-1

最大トルク 

最大出力 

最高回転速度 

表3 インバータ仕様
Specifications of inverter

駆動用電源電圧 DC 400 V

制御用電源電圧 DC 12 V

30 kW×2

10 kW×2

正弦波PWM

出力 

キャリア周波数 

駆動方式 

水冷 冷却方式 

表4 減速機効率測定条件
Test condition of reducer efficiency measurement

最高入力軸回転速度 15,000 min-1

最大入力軸トルク 45 Nm

自動変速機油 

70 ℃ 

潤滑油 

供給油温 

外部からの強制給油 潤滑方式 

3.  台上試験（効率測定）

3. 1  減速機部

3. 1. 1  供試体および試験条件

減速機の効率測定に使用した供試体の構造を図3

に，また，試験条件を表4に示す．供試体は主に減速

機およびハブからなる．入力軸と減速機入力軸は別体

の構成であり，それらの間の動力はスプラインによっ

て伝達される．潤滑方式は，開発したIWMに合わせ，

ハブ軸受はグリース潤滑，減速機部は油潤滑とした．

減速機部の油潤滑は，外部に設けた潤滑装置により潤

滑油を循環させて減速機各部に供給する構成とした．

なお，循環経路に設けたヒータにより供給油温を70

℃に設定した．

IWMの力行運転に相当する，減速機入力軸から出

力軸に向かって動力が伝達される運転条件を順方向入

力条件とし，逆に，IWMの回生運転に相当する，出

力軸から減速機入力軸に向かって動力が伝達される運

転条件を逆方向入力条件と定義した．
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3. 3  ＩＷＭ

3. 3. 1  試験条件

図2に示すハブ，減速機およびモータから構成され

るIWMにおいて，力行運転モードでの効率測定試験

を実施した．

力行運転モードは内蔵モータを駆動源とし，外部に

設けたモータにて動力吸収させることにより負荷を与

える．なお，出力トルクの計測のため，IWMと動力

吸収用外部モータの間にトルクメータを配置した．

表6に試験条件を示す．

図5 減速機伝達効率（逆方向入力）
Efficiency of reducer (backward direction)

図6 モータ効率
Efficiency of motor
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図4 減速機伝達効率（順方向入力）
Efficiency of reducer (forward direction)
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表5 モータ効率測定条件
Test condition of motor efficiency measurement

最高回転速度 15,000 min-1

最大トルク 45 Nm

自動変速機油 

外部からの強制給油 

潤滑油 

潤滑方式 

表6 IWM効率測定条件
Test condition of IWM efficiency measurement

最高回転速度 1365 min-1

最大トルク 500 Nm

自動変速機油 

内蔵ポンプ 

潤滑油 

潤滑方式 

3. 3. 2  試験結果

図7にIWMの力行運転条件での効率の測定結果を示

す．横軸はホイール回転速度，縦軸は出力トルクであ

る．また，代表的な1500cc小型自動車クラスのEV

の車両諸元として，表7に示す諸元を設定し，この諸

元に基づき算出した車両駆動動力を図8に示す．

図7より，開発したIWMの最大効率は90%であり，

最大出力30 kWならびに最大トルク500Nmの動力

性能を達成した．また，最高回転速度1365min-1

（タイヤ径0.6mとして車速154km/hに相当）におい

て出力26kWの動力性能を確保した．図8に示す駆動

動力の算出結果より，これは一般的な1500ccクラ

スの小型自動車を2輪駆動で走行させることを想定す

ると，0度勾配路の150km/hでの走行を実現できる

動力性能である．



4.  実車試験

4. 1  試験車両

開発したIWMを搭載した車両の足回りの外観を図9

に示す．車両は市販FF車をベースとし，後輪にIWM

を搭載した．サスペンション形式はダブルウィッシュ

ボーン式とし，補機類も電動化を図り，補機駆動専用

バッテリと共にエンジンルーム内に配置した．

図10に車両システム構成図を示す．

試験車両の駆動システムの主な構成要素は，IWM

システム，ビークルコントロールユニット（以下

VCU）およびバッテリ（リチウムイオンバッテリ）

である．VCUは，運転者からの加減速および旋回指

令などの情報に基づき，走行状態に応じて適切な駆動

力が左右IWMにて個別に発生するよう，インバータ

にモータへのトルク指令値を与える．インバータはそ

のトルク指令値に基づき，バッテリからの直流電力を

IWM内に組み込まれるモータの駆動に必要な交流電

力に変換する．
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図8 1500cc小型自動車クラスEVの駆動動力
Vehicle driving power of 1500cc small-sized vehicle class EV
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図9 IWM車両搭載（後輪左輪）
Mounted IWM （Left side of rear wheels）

図7 IWM効率
Efficiency of IWM
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表7 1500cc小型自動車クラスEVの車両諸元
Specifications of typical 1500cc small-sized vehicle class EV 

車両質量 1300kg（乗員2名分の質量110kgを含む） 

前面投影面積 2.6m2

0.32

0.015

空気抵抗係数 

転がり抵抗係数 

4. 2  温度特性試験

車両搭載状態におけるIWMの温度特性評価を行っ

た．IWMの重要な性能指標の一つである連続定格特

性は，IWM自体の発熱と外部の冷却作用による熱収

支のバランスで決定される．冷却方式が空冷である本

IWMの温度特性評価では，車両での実走行による試

験が走行風の再現の点で有効であるが，連続走行に必

要な搭載バッテリの容量確保や走行負荷の安定化が難

しい．そこで，図11に示す専用の送風ダクトを設置

したシャシダイナモにて試験を行った．ダイナモのド

ラム回転速度（車速相応）に応じて，送風ダクトから

走行風を模擬した風がIWM周辺部に吐出される．ま



た，電源の安定供給を目的に，搭載バッテリの代わり

にIWMの駆動電源として外部電源を使用した．

試験では車速や登坂条件などをパラメータとし，連

続運転状態におけるモータコイル部温度および内部潤

滑油の油温を測定した．

なお，本試験において，コイル温度の許容上限値は，

コイル絶縁被膜の耐熱性から180℃に設定した．ま

た，IWM内部に使用される軸受および減速機部品の

耐久性低下を回避することを目的に，潤滑油温度の許

容上限値は120 ℃とした．

表8に示すように，勾配2度の坂道を車速70 km/h

で走行する場合に相当する走行抵抗と走行風を与え，

試験を行った．試験結果を図12に示す．コイル温度

および潤滑油温度のいずれの温度も許容上限温度より

低い温度でほぼ飽和している．許容上限温度と飽和温

度の差が小さいのは潤滑油温度の方であり，その温度

差が約10℃であることを考慮すると，外気温度が約
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図11 シャシダイナモ実車試験
Vehicle test on chassis dynamometer

送風ダクト 

走行風 

図12 温度特性試験結果
Results of temperature rise test
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図10 車両システム構成
Structure of vehicle control system
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35℃以下の条件であれば，表8に示す負荷条件の連

続走行は可能であると評価できる．

また，図8に示すように，勾配2度の路面を70

km/hで走行する条件の駆動動力は，勾配0度の路面

を100km/hで走行する条件の駆動動力にほぼ等し

い．簡単のため運転条件に伴うIWM効率の変化を無

視すれば，車速の増加により強制対流冷却効果は増加

するため，勾配0度の路面を100km/hで連続走行す

ることは可能と評価できる．

表8 温度特性試験条件
Temperature rise test condition

車　速 
（ホイール回転速度） 

70 km/h相当 
（655 min-1） 

風　速 70 km/h相当 

勾配2度相当 

25℃ 

勾配抵抗 

走行風温度 



5.  おわりに

排気量1500ccクラスの小型自動車の後輪2輪への

搭載を想定し，サイクロイド減速機とモータで構成さ

れるIWMにセンサ情報に連動した制御システムを組

み入れた『NTN-IWMシステム』を開発した．

IWMを構成する要素ごとの効率評価を行った．最

高効率として，減速機部では順方向入力で98％かつ

逆入力方向で97.5%，モータ部では94.7％，IWM

では90％を得た．また，一般的な1500ccクラスの

小型自動車を2輪駆動にて，0度勾配路を150km/h

で走行できる動力性能を確保した．

さらに，開発IWMシステムを車両に搭載してシャ

シダイナモによる温度特性試験を行い，外気温度が

35℃以下であれば，0度勾配路における時速100

km/hでの連続走行が可能であることを確認した．

現在，試験車両による実車試験を継続しており，さ

らなる信頼性向上を図り，早期商品化を目指す所存で

ある．
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[ 解　説 ]

電動コミュータ用インホイールモータシステムの開発
Development of In-Wheel Motor System for Electric Commuters

1.  はじめに

電気自動車(EV)の普及への課題は大きく二つあり，

一つは一般的な内燃機関自動車に比べて航続距離が限

られること，もう一つはバッテリに起因するイニシャ

ルコストが高いことである．この二つの課題は，将来

的には技術進展と共に解決できると考えられるが，例

えば第一の課題解決には，バッテリの性能向上という

技術進展だけではなく，充電インフラを整備すること

が重要であり，官民の連携によってEVの普及に向け

た取り組みを行なうことが望ましいとされている1）．

この背景のもと，経済産業省は次世代自動車普及の

ため，「次世代自動車戦略2010」2）を策定した．そ

の中で示されているインフラ整備へのロードマップに

基づき，EV・PHVタウンを初めとした集中的インフ

ラ整備支援が行れる予定である．

このようなEV・PHVタウン内において，今後求め

られる車両は，次のような車両であると考えられる．

1）計画的に走行・充電できる路線バス

2）限られた地域内で使用され，深夜電力で充電でき

る配送車

3）自宅を中心とした中近距離移動目的のコミュータ

（１日の移動量が40km未満）

3）のコミュータは，商用の小型配送車であれば，

一人乗りであっても大きめの荷室を備えることで，一

定のニーズを満たすことが可能である．ただし，EV

を広く普及させるには，商用に限定せず一般のユーザ

を対象にした市場形成が重要である．小型車両の用途

については，軽自動車を対象とした調査が行われてお

り，2009年度時点ではおよそ半数のユーザが「買い

物」や「家族の送迎」を主な用途としている3）．電動

コミュータも同様の用途へのニーズが高いと思われ

る．

このような状況を考慮すれば，電動コミュータは，

本車両が特長とするコンパクトな車両サイズを維持し

つつ乗員定数を二人以上とすることで，広いニーズを

満たし大きな普及が見込める車両になり得ると考え

る．

さらに中近距離の移動用とすることで，バッテリ搭

載量を削減し，コストを抑えることが可能である．こ

の観点よりコスト低減を図ったEVの開発事例も報告

されている4）．

**EVシステム事業部　駆動システム技術部
**EVシステム事業部　制御システム技術部

NTN has developed an In-wheel Motor system for the commuter vehicles which can become the stepping stone of
the electric vehicle (EV) spread. The developed in-wheel motor unit can be installed within the 14 inch wheel. In the
test EV, it was shown that the space in the car was able to be utilized effectively. In this paper, the developed In-wheel
Motor system and the test EV are introduced.

NTNでは電気自動車普及の足掛かりとなるコミュータ用のインホイールモータシ
ステムを開発している．開発したインホイールモータユニットは，14インチホ
イール内に収まり，試験車両においてもインホイールモータの特長である車内ス
ペースの有効活用を示すことができた．本稿では開発したインホイールモータシ
ステムおよびそれを搭載した試験車両について解説する．

山 本 哲 也* Tetsuya YAMAMOTO
石 川 愛 子* Aiko ISHIKAWA
山 田 航** Wataru YAMADA



また，コミュータにおいても，手荷物などを積載す

るスペースの確保は重要である．内燃機関自動車のエ

ンジンをモータに置き換え，ドライブトレインを介し

てタイヤに駆動力を伝える方式のEVより，モータを

ホイール内に配置するインホイールモータ方式のEV

は，車両サイズを大きくすることなく，乗員や荷室の

ための有効空間を拡大することができる．

そこで，NTNは中近距離移動用の二人乗りコミュー

タに注目し，車体設計の自由度の向上ならびに有効活

用できる車内空間の拡大を目的に，ホイール内に収ま

る構造のインホイールモータおよびモータ制御用イン

バータから成る電動コミュータ用インホイールモータ

システムを開発した．本稿では開発品のコンセプト，

諸元および開発システムを搭載した車両について報告

する．

2.  インホイールモータシステムの諸元

日本における現在の法規制では，本稿において対象

とした乗員定数二名の四輪車の車両区分は，車両サイ

ズおよび原動機出力が規制値内にあることを前提に，

軽自動車の範疇となる．一方，欧州などでは，二人乗

り小型コミュータに適用される専用規格が既に制定さ

れている5）．

このような法規制の現状および動向を考慮した上

で，表1に示すインホイールモータシステムの諸元を

設定した．

インホイールモータは14インチホイール内に収ま

ることを目標とした．図1に開発したインホイールモ

ータの外観図を示す．インホイールモータはモータ部，

減速部およびハブ部で構成されている．なお，懸架取

付部をハウジングと一体化することでコンパクト化を

図った．

車両最高速度は，高速道路走行は行わず市街地走行

を主とすることを想定し，一般道での法定速度の上限

60km/hとした．図2に開発したインホイールモータ

の効率の測定結果を示す．使用頻度が高い中低速域

(20～40km/h)を高効率にする設計目標通りの性能

が得られた．
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表1 インホイールモータシステムの諸元
Target specifications of In-wheel Motor system

最大出力 2kW

最大トルク 132Nm

適用ホイールサイズ 14 inch

インホイールモータ 空冷 

インバータ 水冷 

バッテリ電圧 

冷却方式 

インホイールモータ 

96V

車両最高速度 60km/h

図2 インホイールモータの効率
Efficiency of In-wheel Motor

Vehicle speed   km/h

Effeciency   %
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図1 インホイールモータ外観
Appearance of In-wheel Motor
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3.  試験車両

インホイールモータシステムを搭載するコミュータ

試験車両を試作した．表2に車両諸元を示す．

また，試験車両の構成の概略を図3に，試験車両お

よびユニット搭載状態を図4に示す．

ビークルコントロールユニット（VCU）は，運転

手が操作するアクセルのストローク情報に基づき，モ

ータに要求するトルクを決定し，インバータにトルク

値を指令する．インバータはそのトルク値に基づき，

バッテリからの直流電力を左右それぞれのモータ駆動

に必要な交流電力に変換し，走行状態に応じた適切な

駆動力を発生させる．

本試験車両を用いて直進，旋回およびスラローム条

件での走行試験を行い，EVならではのスムースかつ

力強い加速性能ならびに良好な操縦安定性の達成を確

認した．

試験車両の座席後部スペースの写真を図5に示す．

本試験車両では，インホイールモータを支持する左右

のサスペンション部の間に約40Lの有効空間を創出で

図5 座席後方のスペース
Luggage area in the rear of seats

交流電力 

交流電力 

操
作
 

パ
ネ
ル
 

表
示
 

直流電力 

モータロータ 
角度 

モータロータ 
角度 

インバータ 

バッテリ 

インホイール 
モータシステム 

情報 

左右輪の 
トルク指令 

VCU

減速指令 

加速指令 
（アクセルストローク） 

モータ 

モータ 

インホイールモータシステム 

図3 インホイールモータシステム車両構成
Schematic of EV with In-wheel Motor System

図4 試験車両（上）およびユニット搭載状態（下）
Test EV (upper) and mounted In-wheel Motor (lower)

表2 試験車両諸元
Specification of test EV

車両重量 315kg（ボディカウル含まず ） 

車両サイズ（L×W×H） 2580mm×1390mm×1350mm

155/55R14

後輪2輪 

2kW×2

タイヤサイズ 

駆動輪 

最大出力 

132Nm×2最大出力トルク 

Liイオン 
バッテリ 

3.1kWh容  量 

種  類 

きた．この空間は，手荷物の積載量を重視する場合は

荷室として利用できる．また，本車両ではLiイオンバ

ッテリを車体中央の座席下に設置しているが，航続距

離を重視する場合は先述の有効空間をさらなるバッテ

リ搭載のための空間として利用できる．車両フレーム

やサスペンション形式を最適化すれば，さらに車内ス

ペースを有効活用できる．
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4.  おわりに

NTNでは，EV車両普及の足掛かりとなる二人乗り

コミュータに着目し，車内空間創出に有利なインホイ

ールモータシステムを開発した．開発したインホイー

ルモータシステムを搭載した試験車両での走行試験に

より，EVならではのスムースで力強い加速性能なら

びに良好な操縦安定性を確認した．

今後も二人乗りコミュータの普及に貢献できるよ

う，性能および信頼性向上に向け開発を継続する．

参考文献
1）経済産業省：電気自動車・プラグインハイブリッド
のための充電設備設置にあたってのガイドブック，
2010．

2）経済産業省：次世代自動車戦略2010，2010．
3）（社）日本自動車工業会：軽自動車の使用実態調査報
告書，2010．

4）島村,広瀬：次世代EVコンセプト車（C・ta）の開発
（第3報）,自動車技術会学術講演前刷集, No.51-10
20105142，2010．

5）EUROPEAN COMMISSION ： 558340 DT
Two- or Three-wheel vehicles and
Quadricycles Impact Assessment，
SEC(2010)1152，2010．
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[ 論　文 ]

ワンモータEV駆動システム
One Motor Type Electric Vehicle Drive System

1.  はじめに

地球温暖化およびエネルギー問題を背景にハイブリ

ッド自動車ならびに電気自動車の開発はますます加速

される状況下にあり，1つのモータを車体に搭載しデ

ィファレンシャルおよびドライブシャフトを介して左

右輪に動力を伝達させる駆動方式であるワンモータ型

電気自動車が既に量産されている．

実用化されているワンモータ型電気自動車の多くは

変速機能を持たない減速機が使用されており，駆動モ

ータに要求される最大トルクおよび最高回転速度は，

必要とされる加速性能および最高速度と，減速機の減

速比との兼ね合いにより決定される．減速比を低く設

定しモータの最大トルクを上げた場合，モータ自体の

大型化を招く．また，減速比を高く設定し駆動モータ

の最高回転速度を上げた場合，減速機の動力損失は増

大し効率が低下する．

そこで，ワンモータ型電気自動車の電力消費率の改

善を目的とし，二段の変速機構を有する電気自動車用

変速機，それに合わせ小型軽量化した駆動モータおよ

びディファレンシャルからなる駆動モジュールと，さ

らに駆動モータ用インバータおよび変速動作を制御す

る変速コントローラを統合したNTNワンモータEV駆

動システムを開発した．本稿ではその変速機の構造，

変速原理，テストベンチでの変速試験結果および実験

車両での変速試験結果について報告する．

2.  開発コンセプト

2. 1  二段変速の有効性

先述の通り，減速比を固定した場合，駆動モータに

要求される性能は，その減速比，車両が必要とする出

力トルクおよび車速によって一意的に決まる．減速比

を低く設定し最大トルクが大きい駆動モータを採用し

た場合，モータのサイズおよび質量の増加につながる

ため，減速比は高く設定した方がモータ軽量化の点で

は有効である1）．しかし，その場合，駆動モータの最

高回転速度を上昇させる必要がある．これは減速機に

**EVシステム事業部　駆動システム技術部
**EVシステム事業部　制御システム技術部

In order to increase the cruising range per charge of one-motor type electric vehicle by improving the powertrain
efficiency, "One-motor Type Electric Vehicle Drive System" involving a 2-speed transmission has been successfully
developed. For reducing the size and weight of the transmission while keeping high torque capability, a two-way roller
clutch as the shift mechanism has been adopted. This paper describes the composition of developed system, the
structure of the transmission, the principle of gear shift, and the result of gear shift tests on a test bench and a test
vehicle.

駆動系の高効率化によるワンモータ型電気自動車の航続距離の向上を目的として，二段変速
機能を持つワンモータEV駆動システムを開発した．小型軽量かつ高いトルク容量を有する変
速機を実現するため，変速機構にローラクラッチを適用した．本稿では開発したシステムに
ついて，その構成，変速機の構造，変速原理，テストベンチでの変速特性の試験結果および
実車に搭載しての変速試験結果について報告する．

磯 部 史 浩* Fumihiro ISOBE
板 倉 慶 宜* Yoshinori ITAKURA
大 澄 優 輔* Yusuke OSUMI
李 国 棟** Guodong LI
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おける動力損失の増大につながり，効率の低下を招く．

二段変速を導入することの利点の概念を図1に示

す．低速でのトルクを重視した高減速比のギヤと高速

走行を重視した低減速比のギヤを適切に切り換えるこ

とで，減速比固定式と比べて，モータ最高回転速度を

高めることなく，駆動モータの最大トルクを低く設定

することが可能であり，モータ軽量化および減速機の

効率向上を実現できる．

さらに，駆動モータおよびインバータの効率は，そ

の回転速度とトルクによって変化し，高効率で運転で

きる回転速度とトルクの領域は限られているが，図1

に示すように，二段変速により高効率で運転できる領

域を拡大することが可能である．この点からも，さら

にシステム効率を向上させ，車両走行に必要な電力消

費量を低減できる．

二段変速の有効性についてはシミュレーションなど

による検証がこれまでにいくつか行われており，減速

比固定式と比較して電力消費率を10％以上改善させ

ることが可能であることが報告されている1）～3）．

2. 2  開発仕様

対象車両を排気量1000ccクラスの小型自動車と

し，表1に示す開発諸元を設定した．

各減速比は以下のプロセスで設定した．本開発では，

回転速度上昇に伴う変速機の動力損失増加を抑えるこ

とを主目的に，比較的低い車速かつ低負荷での走行や

高速走行時には二速段を，低速から中速領域におい

て大きな駆動力が必要な場合は一速段を選択するもの

とする．まず，採用するモータの許容最高回転速度と

適用最高車速より，二速段の減速比を仮設定する．こ

の仮設定した二速段減速比に対し，低中速領域での十

分な駆動力の確保と駆動モータの小型化を両立させ，

かつ，一速段と二速段の間で滑らかな変速切換を実現

できるよう一速段減速比を仮設定する．このように仮

設定した各減速比に対し，駆動モータ，インバータお

よび変速機部の効率特性に基づきシステム効率を向上

させるための調整を行い，表1に示す各減速比を設定

した．

表1 開発諸元
Specifications of development

システム 

60 kW

1000 Nm

150km/h

IPM

1/9.9

1/5.6

モータ 

変速機  

駆動 
モジュール 

最大出力 

最大出力トルク 

適用最高車速 

型　式 

一速 減速比 
（最終減速比を含む） 二速 

図1 二段変速による高効率域の拡大
Expansion of the high efficiency region
by employing two-speed transmission

高減速比 
（低速トルク重視） 

減速比二段切換 

低速域での駆動力UP

高速走行域の拡大 

高効率域の拡大 
（効率UP） 

低減速比 
（高速走行重視） 

車　速 車　速 

車　速 

出
力
ト
ル
ク
 

出
力
ト
ル
ク
 

出
力
ト
ル
ク
 

高効率域 

3.  変速機の構造および変速原理

3. 1  代表的な変速機構の特徴

減速比固定式から二段変速式に変更することは変速

機の質量増加につながるため，その変速機構は駆動モ

ータの軽量化による減量分を相殺しないよう，軽量か

つコンパクトとすることが重要である．また，電力消

費率の改善の点より，高効率な変速機であることも重

要である．

代表的な自動車用自動変速機としては，オートマチ

ックトランスミッション（AT），無段変速機（CVT），

デュアルクラッチトランスミッション（DCT）や，

Automated Manual Transmission (AMT)がある．

これらの変速機の特徴を以下に記す．

NTN  TECHNICAL REVIEW No.79（2011）
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3. 2  開発変速機の構造

本開発において，電気自動車に適した二段変速機に

必要な機能を下記のように設定した．

（1）軽量かつコンパクト

（2）高い伝達効率

（3）迅速な変速切換

（4）変速制御に油圧を使用しない

3.1節で述べた従来の変速機構ではこれらの必要機

能を全て満たすことは困難であると判断し，変速切換

機構にローラクラッチを用いた方式を考案した．

開発した駆動モジュールの構造を図2に示す．変速

機は，モータからの動力を伝えるインプットシャフト，

減速機出力軸(等速ジョイント)とつながるディファレ

ンシャル，インプットシャフトとディファレンシャル

をつなぐカウンタシャフトの三軸によって構成され

る．一速および二速歯車列は常時噛合式となっており，

駆動モータから出力されるトルクは，どちらか一方の

歯車列を介してカウンタシャフトへ伝えられ，そこか

らディファレンシャル，等速ジョイントへと伝えられ

る．

カウンタシャフトには，内部にそれぞれローラクラ

ッチが組み込まれた一速歯車と二速歯車が設けられ，

その中間にローラクラッチ断続制御機構が配置され

る．本変速機では，別途設けた一つの電動変速アクチ

（1）AT

ATは近年の電子式油圧制御の進展に伴い，ショッ

クの小さい変速が可能となっているが，原動機と変速

機の間にトルクコンバータの設置が必要であり，サイ

ズおよび効率の点で不利である．また，油圧制御に必

要な油圧ポンプおよび油圧回路もサイズおよびコスト

を上昇させる要因となる．

（2）CVT

自動車用CVTとしては，主に金属ベルト式が主流

である．本CVTはショックのない滑らかな変速を可

能とするが，プライマリ側とセカンダリ側の二つのプ

ーリを設ける必要があること，また，一般にAT同様，

トルクコンバータを有する構造とすることが主流であ

ることから，他変速機と比較してサイズおよび質量が

大きくかつコストが上昇する傾向にある．さらに，プ

ーリと金属ベルト間の摩擦による動力伝達には大きな

ベルトクランプ力が必要であり，そのための高油圧発

生により動力損失が増大し伝達効率が低下する．本

CVTの適用には，大きな特長であるワイドレンジな

変速比を活かせる原動機との組み合せが有効である．

（3）DCT

近年，DCTの内燃機関自動車への採用事例が増え

ている．DCTは迅速な変速が可能であるが，原動機

と変速機の間に，二つの湿式多板または乾式単板クラ

ッチ，およびクラッチ切換アクチュエータからなるデ

ュアルクラッチユニットが必要であり，また，変速機

本体においても，入力軸の複数化など部品点数が増加

する．

（4）AMT

AMTはマニュアルトランスミッション（MT）をベ

ースに，原動機と変速機間に設けたメインクラッチ

（一般には乾式単板クラッチ）と変速の操作を行う複

数のアクチュエータを設けることを基本構造とする．

比較的簡易な構造で自動変速機を構成でき，また，

MTをベースとすることから効率の点でも優れている．

しかしながら，メインクラッチ設置は変速機の大型化

を招き，また，変速時にはメインクラッチによる動力

切断が必要であるため，一般に変速時間は他方式より

も長い．

図2 駆動モジュールの構造
Basic structure of the developed motor module

等速ジョイント 
ローラクラッチ 

カウンタ 
シャフト 

ローラクラッチ 
断続制御機構 

インプットシャフト 

駆動モータ 

一速歯車列 
二速歯車列 

ディファレンシャル 
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ュエータでローラクラッチ断続制御機構を作動させる

ことにより，2つのローラクラッチの係合および解除

を行い，一速と二速の切換を実施する．

湿式多板クラッチなどの他クラッチ機構に対するロ

ーラクラッチの長所は，1トルク伝達容量が大きく，

そのサイズ（外径）を小さくすることができる，2構造

がシンプルである，3非係合時のドラグトルクが小さ

いなどが挙げられる．1と2の長所より，十分な負荷

容量を有するクラッチ部を歯車内径に収め，小型軽量

な変速機を構築することが可能である．また，本変速

機はMTと同様の平行二軸式歯車減速を適用している

ため広い運転条件で効率は高く，さらに先述の3の長

所により，二段変速機にしても高い効率を確保できる．

また，ローラクラッチは係合させようとするクラッ

チ外輪と内輪の回転速度を完全に一致させなくても係

合可能であり，このため，DCTやAMTに採用されて

いる摩擦式シンクロナイザを廃止し，駆動モータによ

るシンクロ動作のみで迅速かつショックの小さい変速

が可能である．さらには，シンクロナイザを廃止でき

るためモータと変速機の間に動力切断用のメインクラ

ッチを設ける必要がなく，この点も変速機の小型軽量

化に有効となる．

以上より，変速機構にローラクラッチを適用するこ

とで，本節で述べた電気自動車に適した二段変速機の

実現に必要な機能（1）～（4）の全てを備えることが可

能となる．

最大出力，最大出力トルク，最高車速およびモータ

(a) ニュートラル 
Neutral

(b) 係合 
Engaged

リターンスプリング 

保持器 カム面 内輪 

ローラ 

すきま 

外輪 

図3 ローラクラッチの作動原理
Operating principle of roller-clutch

最高回転速度を同等とする条件で試算すると，開発し

た変速機と駆動モータを組み合わせた駆動モジュール

部の質量は，減速比固定式の駆動モジュールに比べお

よそ二割軽量となる．

3. 3  変速原理

図3にローラクラッチの作動原理を示す．ローラク

ラッチのトルク伝達部は，外周部に複数のカム面を有

する内輪，内周部に円形状の転走面を有する外輪，内

輪カム面と外輪内周面間に設けられる係合子(ローラ)

およびローラを円周方向等間隔に保持する保持器から

構成され，内輪カム面と外輪内周面との間でくさび空

間が形成されている．また，内輪と保持器の間には，

ローラのくさび空間への噛み込みを解除する方向の付

勢力を保持器に作用させるリターンスプリングが設け

られている．

カウンタシャフト周辺の詳細構造を図4に示す．ロ

ーラクラッチ断続制御機構は，一速および二速用の二

つの摩擦板および摩擦板押えからなる．各摩擦板は対

応する保持器に対し，相対回転不能かつ軸方向移動可

能に嵌合されている．変速アクチュエータの作動によ

りシフトフォークは軸方向に駆動され，そのシフトフ

ォークにより，摩擦板押えおよび摩擦板がカウンタシ

ャフト上を軸方向に移動する．係合させるローラクラ

ッチの方向に摩擦板を移動させ外輪と接触させること

により，外輪の回転を摩擦板に伝達させる摩擦力が発

生し，さらに摩擦板を介して外輪の回転が保持器に伝
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達する．外輪と保持器が一体回転するに十分な摩擦力

が外輪と摩擦板間に生じるよう，変速アクチュエータ

を制御する．

外輪と摩擦板間に摩擦力が作用しない場合，図

3(a)に示すように保持器とローラはリターンスプリ

ングの力によりカム面中央位置(中立位置)に保持され

る．このとき，ローラと外輪間もしくはローラと内輪

間にはすきまが生じ，内輪と外輪は相対回転可能な，

いわゆるニュートラルの状態となる．一方，外輪と摩

擦板間にリターンスプリングの力より大きな摩擦力が

作用する場合，内輪と外輪が相対回転すると，図

3(b)に示すように外輪と一体回転する保持器により

ローラはくさび空間(係合位置)に移動し，内輪と外輪

はローラを介して係合する．

本ローラクラッチは時計方向および反時計方向の両

方向のトルク伝達が可能ないわゆる二方向クラッチで

あり，力行モードだけでなく回生モードでのトルク伝

達も可能である．

4.  変速性能

4. 1  変速制御

ローラクラッチでは保持器によるくさび空間への押

し込みがなくとも，伝達トルクがゼロとならない限り

ローラの噛み込みが維持される．従って，ローラクラ

ッチ断続制御機構による外輪と摩擦板の接触が解除さ

れた後でも，トルク伝達が続く限りローラクラッチの

係合は継続する．

このため，次のような順序で変速動作をおこなう．

（1）最初にシフトフォークを現変速段の位置からニ

ュートラルの位置まで移動させ，外輪と摩擦板

の接触を解除する．

（2）モータトルクをほぼゼロまで下げ，ローラクラ

ッチの係合を解除する．

（3）次変速段のローラクラッチの内輪と外輪の回転

速度が一致するよう駆動モータを加減速させる

(シンクロ動作)．

（4）シンクロ動作開始と同時に，シフトフォークの

次変速段位置までの移動を開始させる．この時，

シンクロ動作完了のタイミングが，シフトフォ

ークの移動完了，つまり次変速段のローラクラ

ッチ外輪と摩擦板間に摩擦力が発生するタイミ

ングより遅れないよう，シンクロ動作の速度を

調節する．

（5）シンクロ動作完了後に，シフトフォークの次変

速段位置までの移動を完了させ，次変速段のロ

ーラクラッチ外輪と摩擦板を接触させる．

（6）駆動モータトルクを再入力することで，次変速

段のローラクラッチを係合し，トルク伝達を開

始し変速を完了させる．

変速制御に必要となる入出力回転速度情報は，入力

側は駆動モータに内蔵される回転角度検出センサよ

り，また，出力側はディファレンシャル部に取り付け

た回転数検出センサより取得している．また，シフト

フォークの位置情報は，それに取り付けた位置センサ

により検出する．

4. 2  台上変速試験

4. 2. 1  試験機

台上試験を行うにあたり，試験に使用した駆動モジ

ュールの供試体へは，本来のディファレンシャルの代

わりにリングギヤとシャフト（出力軸）が一体となっ

たダミーディファレンシャルを組み込んだ．駆動モジ

一速内輪 

一速外輪 

二速外輪 

一速保持器 二速保持器 

一速摩擦板 二速摩擦板 

二速内輪 

ローラ 

ローラ 

シフトフォーク 

リターンスプリング 

変速アクチュエータへ 

摩擦板押え 

図4 カウンタシャフト部の詳細
Detail of counter shaft



ュールに内蔵される駆動モータを駆動源とし，外部に

設けたモータにて動力吸収させることにより負荷を与

えた．なお，出力トルクの計測のため，供試体と動力

吸収用外部モータの間にトルクメータを配置した．

4. 2. 2  試験方法

アップシフトの場合は一速段，ダウンシフトの場合

は二速段に予め設定しておく．動力吸収用外部モータ

を回転速度制御により一定回転速度で運転し，駆動モ

ータが一定の正トルクを出力している状態を初期状態

とする．ここで正トルクとは，車両を前進方向へ加速

させる方向のトルクとする．

この状態より先の4.1節で述べた流れで駆動モータ

および変速アクチュエータを制御し，変速を実施する．

4. 2. 3  試験結果

駆動モータトルク60Nm，出力回転速度441min-1

（直径600mmのタイヤにて約50km/hの車速に相

当)からのアップシフトおよびダウンシフトの結果を，

図5および図6に示す．

変速のため駆動モジュールの出力トルクをほぼゼロ

まで落とし，変速完了後に再び駆動モジュールからト

ルクが出力されるまでの時間を変速時間と定義する．

駆動モータトルク60Nm，出力回転速度441min-1の

条件においては，アップシフトの変速時間が約0.23

sec，ダウンシフトの変速時間が約0.27secであっ

た．
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ダウンシフトの方が遅い理由は，ローラクラッチの

係合解除のため，駆動モータのトルクをゼロまで落と

し，その状態を維持する待機時間を設定しているため

である．4.1節で述べた通り，ローラクラッチは伝達

トルクがほぼゼロとならない限り，その係合は解除さ

れない．したがって，ダウンシフトのように，変速直

前のトルク伝達方向と，シンクロ動作における駆動モ

ータトルクの発生方向が同じ場合，駆動モータのトル

クを一度ゼロまで落とし，ローラクラッチの係合解除

を待つ必要がある．

一方，同じ加速状態でも，アップシフトでは変速直

前のトルク伝達方向とシンクロ動作における駆動モー

タトルクの発生方向が逆向きとなり，シンクロ動作自

体がローラクラッチの係合を解除するよう作用するの

で，ダウンシフトの時のような係合解除のための待ち

時間は不要となる．このため，アップシフトに対し，

ダウンシフトの方が変速時間は0.04sec程長くなる．

逆に，回生ブレーキ中のように駆動モジュールより車

両を減速させる方向のトルクが出力されている状態で

変速を行った場合，ダウンシフトの方がアップシフト

よりも変速時間は短くなる．

これまでに，タイヤ径を600mmとした場合の車

速で最高80km/hまで，かつ，駆動モータトルク

20Nmから60Nmまでの範囲で台上での変速試験を

実施し，過大なトルク変動を生じることなく滑らかな

変速が可能であることを確認している．

図5 アップシフト試験結果
Result of up-shift test

図6 ダウンシフト試験結果
Result of down-shift test
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車速および駆動モータトルクが変速時間に与える影

響を，アップシフトとダウンシフトの場合に分けてそ

れぞれ図7および図8に示す．車速20km/hから80

km/h相当の領域で，アップシフトの変速時間は約

0.22secから0.24sec，ダウンシフトは約0.26

secから0.28secであり，変速時間は車速によらず

おおよそ一定であった．変速時間の定義は，駆動モジ

ュールから出力されるトルクがゼロとなってから再び

トルクが出力されるまでの時間であるが，この時間は，

先に述べた現変速段ローラクラッチの解除待ち時間，

シフトフォークの移動時間，および駆動モータトルク

再入力から次変速段ローラクラッチが係合するまでの

タイムラグによって決まる．これらの時間は変速時の

車速および出力トルクには依存しないため，変速時間

はおおよそ一定となる．回転速度シンクロ動作の時間

は車速に依存するが，すべての速度域においてシフト

フォークの移動時間内にその動作を完了することが可

能であるため，変速時間に影響を及ぼさない．現状は，

シフトフォークの移動時間が変速時間を決定する主な

要因となっており，シフトフォークの移動を担う変速

アクチュエータの性能を向上させることにより，更な

る変速時間の短縮が可能である．

アップシフトないしダウンシフトの変速時間に見ら

れる約0.02secのばらつきは，駆動モータのトルク

再入力から次変速段ローラクラッチが係合するまでの

タイムラグ，つまりシフトフォークを移動させローラ

クラッチ外輪と摩擦板を接触させた後，駆動モータか

らのトルク入力によって，ローラクラッチのローラが

カム面中央位置（中立位置）からくさび空間（係合位

置）に移動するまでの時間ばらつきによるものである．

5.  実車試験

台上試験では再現の難しい実使用条件での変速性能

の評価を目的に，実車走行試験を行った．

5. 1  試験車両構成

駆動モジュールを車両へ搭載した状態を図9に，試

験車両の主要なシステム構成を図10に示す．

試験車両には市販のFF車を採用した．エンジンと

トランスミッションを撤去するとともに，エンジンル

ーム内に駆動モジュールとそのインバータを設置でき

るよう改造した．

駆動モータの冷却方式は水冷とし，冷却水は新設し

た電動ポンプによりラジエータ，インバータ，駆動モ

ータ間で循環する．

図7 アップシフト変速時間
Time needed for up-shift
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図8 ダウンシフト変速時間
Time needed for down-shift
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図9 実車搭載状態
Module mounted on the test vehicle

駆動モータ 
車両前方 

二段変速機 
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駆動用バッテリは，ガソリンタンクを取り外し，そ

の空いたスペースへ収納した．

また，ビークルコントロールユニット(VCU)を経由

して得られるアクセルストローク情報，インバータか

らの駆動モータ回転速度情報，駆動モジュールからの

出力回転速度情報とシフトフォーク位置情報を基に駆

動モジュールの変速動作を制御する変速コントローラ

を設置した．

5. 2  変速試験

5. 2. 1  試験方法

変速コントローラを車内に設置し，それを手動操作

することにより任意のタイミングで変速を実行できる

ようにして試験を実施した．また，20km/hから60

km/hまでの車速範囲で試験を行った．

5. 2. 2  試験結果

車速が約50km/hの状態でアップシフトおよびダ

ウンシフトを実施した場合の結果をそれぞれ図11お

よび図12に示す．

本試験では，駆動モジュールからの出力トルクの計

測を左前輪に取付けたホイールトルク計によって行っ

ており，図11および図12に示すホイール出力トルク

データはその計測値である．片輪のみの計測であるの

で，実際のモジュールからの出力トルクの約半分の値

となっている．

-40-

NTN  TECHNICAL REVIEW No.79（2011）

図11 実車アップシフト試験結果
Result of up-shift test by test vehicle

0

100

200

300

0.6 0.8 1 1.2

1000

0

2000

3000

4000

5000

駆
動
モ
ー
タ
回
転
速
度
　

m
in

-1

モ
ジ
ュ
ー
ル
出
力
回
転
速
度
　

m
in

-1

ホ
イ
ー
ル
出
力
ト
ル
ク
　

N
m

時間　sec モジュール 
出力回転速度 

ホイール 
出力トルク 

クラッチ解除 
待ち時間 

変速時間 0.3sec

シンクロ動作時間

駆動モータ 
回転速度 

図12 実車ダウンシフト試験結果
Result of down-shift test by test vehicle
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図10 ワンモータEV駆動システムの構成
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ワンモータEV駆動システム

車速25 km/h, 50 km/h, 65 km/hでのアップシ

フトおよびダウンシフトの変速時間を表2に示す．
6.  おわりに

ワンモータ型電気自動車の電力消費率を改善するた

め，二段変速機構を有する減速機と駆動モータを組み

合わせたワンモータEV駆動システムの開発を行った．

変速機構にローラクラッチを用いることで，減速機

の小型軽量化を実現するとともに，所要時間0.3秒以

下での変速が可能であることを，台上試験では80

km/h相当までの，実車では65km/hまでの速度域で

確認した．

この変速時間には，変速アクチュエータ性能向上お

よび制御方法の最適化などの手段により，短縮の余地

が多く残っている．今後，更なる変速性能の向上を図

るとともに，実験車両による実用性評価試験を進めて

いく．

参考文献
1)  B. Eberleh and Th. Hartkopf ：A high speed
induction machine with two speed
transmission as drive for electric vehicles,
2006 International Symposium on Power
Electronics, Electrical Drives, Automation and
Motion, 2006, 249-254.

2)  A. Sorniotti, M. Boscolo, A. Turner and C.
Caballino ：Optimisation of a 2-speed
gearbox for an electric vehicle, AVEC2010,
2010, 755-760.

3)  T. Meier, S. Rinderknecht and R. Fietzek ：
Electric power train configurations with
appropriate transmission systems, 2011
SAE World Congress, No.2011-01-0942,
2011. 
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表2 実車変速時間
Time needed for gear shift in the test vehicle

変速時間 
sec

6525 50

0.300.29 0.30

0.300.29 0.29

アップシフト 

ダウンシフト 

車速 km/h

台上試験の結果と同様，実車試験においても，車速

が変速時間に与える影響は小さい．ただし，台上試験

結果と異なり，アップシフトとダウンシフトの変速時

間はほぼ同等となっている．これは，車速およびトル

クが随時変化する実車走行条件においてもクラッチの

係合解除を確実に実施することを目的に，台上試験で

はダウンシフトの場合にのみ設けたクラッチ解除待ち

時間をアップシフトの場合にも設定したためである．

さらに，図6と図12を比較すると，同一のクラッ

チ解除待ち時間および車速条件にもかかわらず，実車

でのダウンシフト時間は台上試験結果と比べて

0.02 secほど長くなっている．この時間差の原因は，

実車走行では車速すなわち出力回転速度が変動するた

めローラクラッチの外輪および内輪のシンクロ動作時

間が増加すること，さらにはシンクロ動作の完了後ロ

ーラクラッチが締結するまでに生じる外輪と内輪の回

転速度差の変動が，台上試験の場合よりも大きいこと

が考えられる

今後，実車試験を重ね変速制御を改良することで，

実車試験において設定したアップシフト時のクラッチ

解除待ち時間の短縮などを実施し，変速時間を台上試

験と同等まで短縮する．
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[ 論　文 ]

新機構ステアバイワイヤ操舵システム
Development of New Steer-by-wire System

1.  はじめに

ステアリングホイールの操作を電気信号で伝えるス

テアバイワイヤ（以下，SBWという．）は，車両安全

のための制御性能や車両レイアウトの自由度を高める

ことが可能であり，次世代のステアリングシステムと

して期待されている．SBWは図1に示すように3つの

タイプに分類される1）．それぞれの特徴を以下に示す．

1）タイプ!

操舵角と転舵角の差動角を制御する方式．操舵角に

関係なく転舵角を自在に制御することができるが，操

舵反力は機械的に伝達されるため，これを直接制御す

ることはできない．

2）タイプ@

システム正常時には，ステアリングホイールと転舵

輪との間に機械的な結合を持たない方式．ただし，シ

ステム異常時にはステアリングホイールと転舵輪とを

クラッチなどで機械的に結合するバックアップ機構を

備える．操舵反力も制御可能．

3）タイプ#

タイプ@におけるシステム異常時のバックアップを

電気的に行う方式．制御だけでなく設計の自由度も高

く，操縦桿などの新しい操作系を採用することも可能．

操舵システムとしての自由度の高さから，NTNでは

タイプ#に着目し，システムの高機能化を図り，かつ

信頼性を確保できるSBW（以下，NTN-SBWという．）

を開発した．本稿では，NTN-SBWの機能評価試験結

*EVシステム事業部　シャシーシステム技術部

NTN has been developing a new steer-by-wire system. In addition to steering function, this steering system makes it
possible to adjust toe angle. The developed steering system is provided with fail-safe functions corresponding to
various failures in system. We replaced the original steering system of electric vehicle with the developed one, and
evaluated the adjustable toe angle mechanism and the fail-safe function when a motor for steering is out of order. An
analysis of vehicle dynamics shows that the adjustable toe angle prevents wheels from slipping. 

通常の転舵機能に加えて，転舵輪のトー角を調整する機能も備えたステアバイワイヤ操舵
システムを開発した．開発した操舵システムはシステム全般の故障に対応したフェールセ
ーフ機能を備えている．実験用の電気自動車に開発品を搭載し，開発品の特長であるトー
角調整機能および転舵用モータが失陥した場合のフェールセーフ機能を評価した．さらに，
車両運動解析によりトー角調整機能がタイヤのスリップ防止効果をもたらすことを示した．

茂 木 克 敏* Katsutoshi MOGI
水 貝 智 洋* Tomohiro SUGAI
桜 井 良* Ryo SAKURAI
鈴 木 伸 幸* Nobuyuki SUZUKI

図1 ステアバイワイヤの形式
Types of steer-by-wire
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果と特長であるトー角調整機能の有効性について理論

検討した結果を報告する．

2.  NTN-SBWシステム

NTN-SBWシステムは，転舵アクチュエータ，操舵

反力アクチュエータ，および制御器から構成される．

転舵アクチュエータは，ステアリングロッド（ラッ

ク軸）を軸方向に駆動し，左右の車輪を転舵するアク

チュエータである．

操舵反力アクチュエータは，操舵角の検出をすると

同時にタイヤから伝わる車両の運動状態を反力トルク

としてドライバーに伝達するためのアクチュエータで

ある．

制御器は，転舵アクチュエータと操舵反力アクチュ

エータを協調制御し，かつシステムの異常判断を行っ

てフェールセーフ機構を動作させるユニットである．

2. 1  転舵アクチュエータ

開発した転舵アクチュエータの外観を図2，構造を

図3，主要諸元を表1に示す．

図3に示すように，転舵アクチュエータは2つのモ

ータ（メインおよびサブ），歯車，ボールねじ，およ

びボールスプラインなどから構成される．ボールねじ

軸とボールスプライン軸は，同軸上に配置されて互い

にねじで結合されており，これがステアリングロッド

を構成する．

メインモータの回転は，歯車を介してボールねじに

て直進運動に変換される．これにより，ステアリング

ロッドは左右に動き，タイロッドとナックルアームか

ら構成されるリンク機構によってタイヤが転舵され

る．なお，図3に示す青色部が転舵に関連する部分で

ある．

サブモータが回転すると歯車を介してボールスプラ

イン軸が回転し，ねじの結合長さが変化する．ねじの

結合長さが変わると，ステアリングロッドの全長が変

化し，タイヤのトー角調整が可能になる．なお，図3

に示す赤色部が，トー角調整に関連する部分である．

図4に示すように，トー角とは，直進中の車両を上か

ら見た場合の車両の前後方向に対する左右それぞれの

タイヤのなす角度を指す．

また，後述するように，万一メインモータが失陥し

た場合においても，動力伝達経路が切り替わりサブモ

ータによる転舵が可能となる．このように，サブモー
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タはメインモータが正常に動作している際は，転舵輪

のトー角を調整する役割を果たし，メインモータ失陥

時には転舵のバックアップ用モータとして機能する．

トー角調整機能は，車両制御の高度化に寄与すること

が可能である2）．それゆえ，開発した転舵アクチュエ

ータは，ステアリングシステムとしての機能向上と信

頼性確保を実現させた機構であると言える．

表1 転舵アクチュエータの主要諸元
Specifications of steering actuator

モータ形式 ブラシレスDC

転舵方式 ボールねじ式 

電　源 48 V

ステアリングロッド最大推力 10 kN

車両搭載時の転舵角範囲 ±31 deg

車両搭載時のトー角調整範囲 ±2 deg

図2 転舵アクチュエータの外観
Appearance of steering actuator

図4 トー角の定義
Definition of toe angle

進行方向 
トー角 

トーイン トーアウト 

図3 転舵アクチュエータの構造
Structure of steering actuator

メインモータ 
（中空） 

サブモータ 
（中空） 

ねじ 

ボールねじ 

ステアリングロッド ボールスプライン 

歯車（転舵用） 歯車（トー角調整用） 

トー角 
調整 転舵 
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2. 2  操舵反力アクチュエータ

開発した操舵反力アクチュエータの外観を図5，構

造を図6，主要諸元を表2に示す．トルクダンパ，操

舵角制限機構，減速機，モータおよび角度センサは同

軸上に配置することで，小型・軽量化を実現している．

トルクダンパは，快適な操舵感覚を得るために出力

軸とハウジングのすきまに高粘度流体を封入してダン

ピング作用を高めている．

2. 3  制御器

本システムの制御系ブロック線図を図7に示す．制

御器（ECU）は各アクチュエータのモータを制御す

るECU-A，ECU-B，ECU-Cの3つのECUから構成さ

れている．ドライバーの操舵トルクThと操舵反力トル

クの差分トルクによってステアリングホイールが回さ

れ，その角度を角度センサで検出する．操舵角度に応

じてECU-Aが転舵機構の位置制御を行う．

転舵機構に加わる外力は，転舵トルク推定器で検出

され，それを元に生成した目標反力トルクに応じて

ECU-Cが反力モータのトルク制御を行う．

車両全体の運動制御を行うVCU（Vehicle Control

Unit）は，トー角指令信号をECU-A，ECU-Bに送り，

転舵アクチュエータのメインモータとサブモータを協

調制御することで，操舵と転舵の中心点を一致させて

左右均等なトー角に調整する．走行状況に応じて左右

独立に転舵角を設定することも可能である．

表2 操舵反力アクチュエータの主要諸元
Specifications of reaction force actuator

モータ形式 ブラシレスDC

電　源 48 V

最大反力トルク 15.5 Nm

操舵角分解能 0.01 deg

図6 操舵反力アクチュエータの構造
Structure of reaction force actuator

ステアリングホイール 

図5 操舵反力アクチュエータの外観
Appearance of reaction force actuator

トルクダンパ 角度センサ 

操舵角制限機構 減速機 モータ 

図7 制御系ブロック線図
Block diagram of control system
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3.  フェールセーフ機能

SBWは，故障しても機能を維持すること，すなわ

ちフォールトトレランスの確保が最重要課題である．

本システムは，電源失陥，配線の切断，モータおよび

センサの故障，ECUの暴走，故障，機構部の破損な

どを考慮したものとなっている．ここでは，その内何

らかの原因によって転舵用メインモータが失陥した場

合にサブモータに切り替えて転舵を続行可能とする転

舵アクチュエータのモータ切替機構について述べる．

メインモータ失陥時における転舵アクチュエータの

概略図を図8に示す．なお，メインモータ正常時にお

ける転舵アクチュエータの概略図は図3となる．

メインモータを貫通する切替軸の端部には動力伝達

機構を切り替えるためのばねが設けてあり，メインモ

ータが正常に動作している場合には，このばねは付勢

された状態で固定されている．メインモータが失陥す

ると，ばねが解放され切替軸は図8のようにばねの圧

縮力で左方向に移動する．このとき，切替軸に設けた

クラッチ機構が動作して，サブモータからボールねじ

までの新たな動力伝達経路が生まれる．同時に，サブ

モータからボールスプラインまでの動力伝達は絶たれ

る構造となっている．メインモータのロータが固着し

ていても切替軸は中空ロータの内部を貫通しているた

め動力は伝達される．このようにして，万一メインモ

ータが失陥しても，サブモータで転舵可能となる．

4.  モータ切替機構の検証

4. 1  台上評価試験

転舵アクチュエータのモータ切替機構の動作を確認

するため，台上動作試験を実施した．試験装置の概要

を図9に示す．

保舵した状態で旋回している最中にメインモータが

失陥するというトラブルを想定し，転舵アクチュエー

タのステアリングロッドには0kN，3kN，および

6kNの3水準の軸力を負荷として与えた．負荷はエア

シリンダにより与えた．保舵を想定しているため，ス

テアリングロッドは軸方向に位置決め制御されてい

る．

この状態でモータ切替機構の切替時間および切替特

性を評価した．ばねを解放する指令信号発信時から切

替軸が規定位置まで移動するのに要する時間を切替時

間とした．また，切替完了後，サブモータによってス

テアリングロッドを左右に動かすことが確認できれ

ば，切替が正常に行なわれたとした．

モータ切替試験の結果を図10に示す．切替の確実

性を調べるため，試験はそれぞれの負荷にて3回実施

図8 異常時の転舵アクチュエータの概略図
Steering actuator in emergency

メインモータ 
（※失陥） 

サブモータ 

切替軸 

ばね 

転舵 

図10 モータ切替時間
Time required to complete the action of motor change
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図9 台上評価試験装置
Schematic of test machine

エアシリンダ 

エアシリンダ リンクバー 

リンクバー 

負荷 負荷 
ロードセル 

ロードセル 

転舵アクチュエータ 
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した．図10より，切替時間は10～13msecである

ことがわかる．また，負荷に関係なく，切替は正常に

行われた．負荷が大きくなるとモータ切替動作が僅か

に遅くなるのは，切替軸に設けられたキーおよびスプ

ラインにかかるトルクの増加によって，切替時の滑り

抵抗が増えるためである．

本試験ではメインモータの異常判断に要する時間を

無視しているが，それを考慮しても，メインモータ失

陥から切替完了までに要する時間は0.1sec以下とな

る．

4. 2  実車評価試験

次に電気自動車を用いて，モータ切替動作の評価試

験を実施した．この車両は，もともと搭載されていた

EPSをNTN-SBWに置き換えたものである．

実験車両の主要諸元を表3に示す．また，NTN-

SBWの車両への搭載状態を図11に示す．

試験では，60km/hでのスラローム走行中にメイ

ンモータ失陥の信号を制御器に送り，モータ切替機構

を動作させた．

試験結果を図12に示す．上の図はメインモータ失

陥の信号および切替軸の軸方向位置を，下の図は走行

中の操舵角とヨー角速度を示している．図12より，

モータ切替機構の動作完了時間は10msecと，台上

での評価結果と同程度であり，さらにモータ切替動作

後も不具合なく転舵できていることが確認できる．な

お，切替前後の操舵が乱れているのはドライバーの操

舵によるもので，機構動作の不具合ではない．
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表3 実験車両の主要諸元
Specifications of test vehicle

駆動方式 前輪駆動 

全　長 3765 mm

全　幅 1690 mm

全　高 1510 mm

図11 車両に搭載したNTN-SBW
NTN-SBW mounted on test vehicle

転舵アクチュエータ 

操舵反力アクチュエータ 

図12 実車を用いたモータ切替機構の評価
Evaluation of the motor change system using test vehicle
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5.  トー角調整機構の検証

開発した転舵アクチュエータは，トー角調整機能を

備えている．トー角を走行状況に合わせて制御すれば，

旋回中の左右輪に加わる横力の比を変えてスリップを

防ぐ効果も期待できる．この制御の基礎試験として，

前章で紹介した車両を用いて旋回走行試験を行った．

試験では，0deg，±1.0deg，±1.8degと5水準

のトー角を前輪に与え，40km/hで半径30mの円を

旋回した場合に前輪に加わる横力を調べた．トー角は，

ステアリングロッド，タイロッド，およびナックルア

ームから構成されるリンク機構の座標系から計算で推

定して与える．横力はハブに内蔵した荷重センサで測

定した．トー角の符号に関しては，正がトーアウト，

負がトーインを意味する．



旋回中の左右前輪にかかる横力を図13に示す．な

お，一定速度で旋回するため，横力は理論上一定値と

なる．旋回方向は，車両を上から見て時計回り（図

13のCWに対応），反時計回り（図13のCCWに対応）

の両方向となる．横力は進行方向に対し，左向きを正

とする．

図13より，トーアウトにすると内側のタイヤ横力

は増加（外側のタイヤ横力は減少）し，トーインにす

ると内側のタイヤ横力は減少（外側のタイヤ横力は増

加）する結果となった．このように，トー角調整によ

って，左右輪の横力の比が変わることを確認した．

6.  理論検討

6. 1  車両運動モデル

前述の通り，トー角が転舵輪の横力バランスに影響

を与えることを実車走行にて確認した．ここでは，ト

ー角調整が車両運動に及ぼす効果について，車両運動

モデルを用いて理論的に検討する．

車両運動モデルは，次の仮定を設けて，図14に示

す皆川の車両運動モデル3）を基に構築した4），5）．

・Y軸方向，Z軸周り（ヨー），およびX軸周り（ロー

ル）の運動を記述する3自由度モデルとする．

・ロールセンタ高さは車両の前後で異なる．

・左右輪に作用する横力の違いを考慮するため，4輪

モデルとする．

・タイヤ横力はY軸の向きと一致する．

・車両は X軸方向（前進）に一定速Vで運動する．
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図13 トー角がタイヤ横力に及ぼす影響
Effect of toe angle on lateral tire forces
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図14 車両運動モデル 4）

Vehicle model

進行方向 

φ 

ψ 

Cφ 
Kφ 

6. 1. 1  運動方程式

上記の仮定より，本モデルにおけるY軸方向への並

進に関する運動方程式は次式で表現される．

ここで，mは車両質量，Fは各タイヤに作用する横

力を表す．横力Fの下付き添え字について，一文字目

は前後（front or rear）を，二文字目は左右（Left

or Right）を意味する．例えば，FfLは左前輪に作用

する横力を指している．

同様にして，Z軸周りの回転（ヨーイング）に関す

る運動方程式は

となる．IZはヨー慣性モーメント，IXZはヨー・ロール

慣性乗積，IfとIrは車両重心から前後車軸までの距離を

表す．

X軸周りの回転（ローリング）に関する運動方程式

は

となる．IXはロール慣性モーメント，Cφはロール減衰

係数，Kφはロール剛性を表す．車両重心点における

ロールモーメントアーム長さhcは，前後車軸における

ロールモーメントアーム長さhf，hrを用いて

mV (β+ψ)＝FfL+FfR+FrL+FrR ……………（1） 

IZ ψ+IXZφ＝lf (FfL+FfR)-lr (FrL+FrR) ………（2） 

IX φ+Cφφ+(Kφ-mghc)φ+IXZψ
……………（3） 

＝hf (FfL+FfR)+hr(FrL+FrR)

hc＝ ………………………………（4） 
lf + lr

hf lr+hr lf



と表される．以上の連成した3つの運動方程式を解い

て，車体の横すべり角β，ヨー角速度ψ
・

，およびロー

ル角φを求めることで車両の運動状態を把握できる．

6. 1. 2  タイヤ横力モデル

式（1）～（3）のタイヤ横力Fは次式で展開され

る．

ここで，βfLなどは各タイヤの横すべり角を表す．

図15に示すように，タイヤの横すべり角とは，タ

イヤの進行方向と回転面がなす角度を指す．Kcは各タ

イヤのコーナリングパワーである．タイヤの横すべり

角は，さらに次式で展開される．

δは前輪の転舵角で，車両の向き（X軸）とタイヤ

の回転面がなす角度である．δtは前輪トー角で，前章

と同様でトーアウトを正とする．Crはロールステア係

数，Crrはロールレートステア係数である．

6. 1. 3  タイヤ特性

コーナリングパワーKcは，タイヤ・サスの横剛性KY，

定常コーナリングパワーKを用いて，次式のように表

現される．

ここで，Csfは横力ステア係数，Csfrは横力微分ステ

ア係数である．また，コーナリングパワーは，タイヤ

が受ける垂直力Wによって変化する．車両にはロール

運動が生じるため，タイヤが受ける垂直力は，次式の

ようにΔWだけ増加もしくは減少する．

ここで，Hは前後ロールセンタ高さを，dは前後ト

レッドを表す．これよりコーナリングパワーは，次式

のように補正して用いる6）．
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FfL＝-KcfLβfL

FfR＝-KcfRβfR

FrL＝-KcrLβrL

FrR＝-KcrRβrR

………………………………（5） 

…………（8） 

ΔWf＝ ｛ 2

Kφ ｝ φ+ Hf (FfL +FfR) df

ΔWr＝ ｛ 2

Kφ ｝ φ+ Hr (FrL +FrR) dr

…（6） 

βfL＝β+
V

lfψ 
V

hfφ -δ-δt+ -Crfφ-Crrfφ 

βfR＝β+
V

lfψ 
V

hfφ -δ+δt+ -Crfφ-Crrfφ 

βrR＝βrL＝β-
V

lrψ 
V

hrφ + -Crrφ-Crrrφ 

…………（7） 

＝

Kcf +
Kf

1 ） ） （ （ 
（ 

-Csff

KYfV

1
-Csfrf       Kcf

-1

） KYfV

1
-Csfrf

-1

＝

Kcr +
Kr

1 ） ） （ （ 
（ 

-Csfr

KYrV

1
-Csfrr       Kcr

-1

） KYrV

1
-Csfrr

-1

…………………（9） 

KcfL ＝ （ ） WfL

WfL-ΔWf
2/3

 Kcf

KcfR ＝ （ ） WfR

WfR+ΔWf
2/3

 Kcf

KcrL ＝ （ ） WrL

WrL-ΔWr
2/3

 Kcr

KcrR ＝ （ ） WrR

WrR+ΔWr
2/3

 Kcr

図15 タイヤの横すべり角と転舵角
Slip angle and steering angle

車両の向き 

転舵角＋トー角 

横すべり角 

タイヤの向き 

タイヤの進行方向 



6. 2  解析諸元

主要諸元を表4に示す．表中の主要なパラメータは，

走行試験の結果を基に同定した実験車両の値である．

なお，今回の実験車両においては慣性乗積IXZの影響

が小さかったため0と近似した．

解析では転舵角一定とし，定常円旋回を想定した．

小さくなり，前輪はスリップしない．さらに，二本の

直線の交点，すなわち0.5deg程度のトーインで設定

すれば，左右のF/Wは等しくなり，前輪がグリップを

失う危険性はより小さくなる．左右のF/Wを均等化す

る最適トー角は，車速に対して図17の関係があり，

NTN-SBWを用いれば，走行中のトー角を最適トー角

に調整することが可能である．

以上より，開発品の特長であるトー角調整機構は，

タイヤが滑ってしまう路面条件でも，それを回避して

安全に走行するための最適なトー角を与えることがで

きる．

また，直進走行時はトー角を0 deg付近に調整する

ことでタイヤ横力が減り，燃費向上が期待できる．
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W

Q2
 + F 2

W

F
………………………（10） 

表4 主要諸元
Analysis condition

車両質量 m 1400 kg

車両重心－前車軸間距離 lf 1.1 m

車両重心－後車軸間距離 lr 1.29 m

前輪トレッド df 1.46 m

後輪トレッド dr 1.47 m

ロール慣性モーメント IX 600 kg・m2

ヨー慣性モーメント IZ 1900 kg・m2

ロール剛性 Kφ 5.0×104 Nm/rad

ロール減衰係数 Cφ 5500 Nm・s/rad

前輪定常コーナリングパワー Kf 4.3×104 N/rad

後輪定常コーナリングパワー Kr 3.8×104 N/rad

タイヤ・サスの横剛性 KY 2.0×105 N/m

図16 トー角とF/Wの関係
Relationship between toe angle and F/W
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図17 車速に対する最適トー角（旋回半径50ｍ）
The optimum toe angle for the vehicle speed
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6. 3  解析結果

解析結果は，タイヤの垂直力Wに対する制駆動力Q

と横力Fの合力の割合で評価する．

本解析では走行速度は一定としているため，制駆動

力Qは無視し式（10）のようにFとWの比で評価した．

この値が路面摩擦係数μを超えることはなく，超えよ

うとするとタイヤはスリップしてしまう．

解析結果の例を図16に示す．この解析は，

60km/hで半径50mの円を旋回している場面を想定

している．旋回方向は，車両を上から見て反時計回り

である．

図16より，路面摩擦係数がμ=0.7であると仮定す

ると，トーアウトに設定した場合には左前輪はスリッ

プしてしまうことがわかる．また，2degのトーイン

を与えた場合にも，右前輪がスリップしてしまう．特

に，大きな横力が必要となる右前輪が滑ってしまうと，

ドライバーは車両を制御できなくなり，非常に危険な

状態に陥る．

しかしながら，1degのトーインを与えるようにト

ー角調整機構を動作させれば，左右のF/Wは0.7より



7.  まとめ

NTN-SBWは，システム全般の故障に対応したフェ

ールセーフ機能を備えている．一例として転舵用のメ

インモータが失陥した場合のフェールセーフ実証実験

を行った．また，トー角調整機能の効果を実証するた

めの台上および実車試験を実施した．さらに，車両運

動モデルを構築し，トー角とタイヤスリップの関係に

ついて理論検討した．得られた結果を以下に示す．

¡フェールセーフ実験において，転舵用メインモータ

からサブモータに切り替えて，継続して転舵可能で

あることを実証した．

¡実車走行試験により，トー角調整が左右タイヤの横

力バランスを変化させることを示した．

¡タイヤがグリップを失う走行状況でも，トー角調整

によりそれを回避できる可能性があることを数値解

析により示した．
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[ 解　説 ]

インホイールモータ搭載 二人乗り電動モビリティの開発
Development of Two-seat Electric Mobility with In-Wheel Motors

1.  はじめに

近年，自動車メーカから乗用車タイプの電気自動車

（EV）が量産されるようになり，EVは急速に普及し

始めている．一方で，乗車定員が一人または二人で，

かつ近距離移動での使用が想定される小型EVや電動

二輪車が提案されており1)～4)，一部は既に市販されて

いる．

従来，内燃機関が担ってきた駆動源の電動化は，そ

の静粛性，低発熱および排気ガスを放出しないなどの

理由から小型モビリティに適していると考えられ，一

般公道だけでなく，病院や工場などの屋内空間での利

用も期待できる．特に駆動源としてインホイールモー

タを適用することにより，二つの大きな特長を得るこ

とが可能である．一つは，駆動輪のためにディファレ

ンシャルおよびCVJ（等速ジョイント：Constant

Velocity Joint）を装備する必要がなく，駆動輪間の

スペースを確保しやすい点であり，もう一つは，CVJ

作動角の制限を受けない広舵角を得られる点である．

これまでにもインホイールモータを備え四輪独立広

角転舵を可能としているEVがいくつか提案されてい

る．例えば，四輪駆動かつ二段構造の四輪独立転舵を

採用することで，トレッドおよびホイールベースも可

変としたシティコミュータタイプの車両開発事例が報

告されている5）．

当社では，インホイールモータ駆動システム6）およ

びステアバイワイヤシステム7）などのEV用システム

の開発を進めており，その機能の特長および優位性を

実証することを目的として，開発システムを搭載した

車両を実際に具現化している．

先述の背景のもと，特にインホイールモータ駆動シ

ステムを搭載する小型EVのあるべき姿を追及するこ

とを目的に，若手技術者チームを編成し検討を行った．

その結果，インホイールモータの特長を活かした，コ

ンパクトで小回り性能に優れる四輪独立広角転舵可能

な小型「二人乗り電動モビリティ」を考案した．

本稿では，当社が開発した「二人乗り電動モビリテ

ィ」の車両コンセプトや機構の特長について紹介する．

The electrified vehicle is thought to be suitable for small mobility, due to the advantages of the quietness, low-heat-
generating and no exhaust gas. Especially, In-Wheel Motor allows the smallest space for powertrain and drivetrain.
Moreover, In-Wheel Motor can realize the high performance driving by the independent steering mechanism for all
wheels. NTN development team of young engineers have designed a two-seat electric mobility that provides the
performance of “Pivot Turn” and “Lateral Move” with In-Wheel Motors. This paper introduces the feature and structure
of the electric mobility.

移動体の電気駆動化は，その静粛性，低発熱および排気ガスを放出しないなどの特長から小型
モビリティに適していると考えられる．特にインホイールモータによる駆動方式は，駆動部の
占有空間がコンパクトという特長を有する．さらに各輪独立転舵機構と組み合わせることで，
より高い走行性能の実現が可能である．NTNでは，若手技術者チームにて，インホイールモー
タを適用した“その場回転”や“横方向移動”が可能な小回り性能に優れる二人乗り電動モビ
リティを考案し，実証を開始した．本稿では，その内容について解説する．
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伊 桐 千 浪* Chinami ITOU 後 藤 知 美* Tomomi GOTOU
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2.  車両コンセプト

開発チームによる検討の結果，コンパクトボディで

街中での取り回しに優れ，一定レベルの走行安定性や

積載性も得られる小型車両の実用性を検討すること

が，EVの普及に重要であると判断した．

本稿で紹介する「二人乗り電動モビリティ」は，ボ

ディサイズがコンパクトであり，狭い場所での小回り

性能が優れる車両である．さらに，四輪独立広角転舵

により，インホイールモータ搭載車の特長である「そ

の場回転」「横方向移動」を可能としている．このよ

うな電動モビリティは，生活に密着した一般公道での

移動用としてだけでなく，医療関連や観光用など，よ

り小回り性能が求められる用途への適用の可能性が考

えられる．

「その場回転」と「横方向移動」における各車輪の

向きを図1に示す．「その場回転」とは，車体中心を

回転中心とする車両の回転移動を表す．ここで「車体

中心」とは，前輪車軸と後輪車軸の二等分線と左右輪

間の中心線の交点を指す．「その場回転」をする際，

駆動輪の数はその可否に影響を与えない．すなわち全

ての車輪の回転軸が車両回転中心方向を向いていれ

ば，二輪駆動であっても四輪駆動であっても，あるい

は一輪駆動であっても「その場回転」は可能である．

また，「その場回転」を実現するために必要な舵角は，

基本的にはホイールベースとトレッドによって決定さ

れる．例えば，ホイールベースとトレッドが同一寸法

の場合，必要な舵角は45度である．一般的な乗用車

のようにトレッドよりホイールベースの方が長い場

合，45度を超え90度未満の舵角が必要となる．「横

方向移動」の際は，四輪全てを90度位置に転舵させ

る．

各走行モードでの各車輪の回転方向を表1に示す．

「その場回転」および「横方向移動」時の各輪の回

転方向は，通常走行の場合とは異なる．

これらの動きは，ディファレンシャルを装備した通

常の車両では実現できず，左右輪の独立駆動を特長と

するインホイールモータ駆動方式と，四輪を独立に広

角転舵させる機構との組合せにより可能となる．

表1 車輪の駆動方向
Rotational direction of wheels

走行モード 左前輪 右前輪 左後輪 右後輪 

通常走行（前進） CCW CW CCW CW

その場回転（右回り） CCW CCW CCW CCW

横方向移動（右方向） CCW CCW CW CW

CW：車両外側から見て時計回り 
CCW：車両外側から見て反時計回り 
注）後退，左回り，左方向移動の場合は逆回転となる 

図1 その場回転と横方向移動
“Pivot Turn” and “Lateral Move”

(a)通常走行 (b)その場回転 

左前輪 

：転舵回転中心 

(c)横方向移動 

3.  試験車両

3. 1  車両レイアウト

試験車両を図2に示す．インホイールモータを後輪

二輪に搭載し，また，四輪独立転舵を実現するため，

四輪すべてに転舵アクチュエータを装備した．さらに，

省スペース化を図るため，転舵アクチュエータを車輪

近傍に設置した．

車体の主要寸法は，全長約1700mm，全幅約

1200mm，全高約1900mmである．二人分の着座

スペースおよびインバータ，バッテリなどの設置スペ

ースを確保しつつ，極力コンパクトに設計した．バッ

テリは最重量物であるため，車体中央の最下部に搭載

し，バッテリ上方は乗員のレッグスペースとした．さ

NTN  TECHNICAL REVIEW No.79（2011）
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らに後輪上方を着座用空間，前輪上方をインバータ搭

載位置とすることで，一般的な原動機付自転車二台分

と同等の車両占有スペースに抑えた．

図2 試験車両
Testing vehicle

後輪（インホイールモータ搭載） 

転舵 
アクチュエータ 

インバータ 

バッテリ 

図4 キングピンオフセットとジョイント位置
Kingpin offset and joint position

キングピンオフセット 

(a)一般的レイアウト (b)開発車両 

：ジョイント位置 

図3 足周りレイアウト
Layout of suspension

アッパーアームジョイント 
タイヤ・ホイール 

アッパーアーム 

転舵アクチュエータ 

キングピン軸 

インホイールモータ 

ロアアームジョイント 

ロアアーム 

3. 2  足周り

通常の車両のステアリング機構は，ステアリングギ

ヤボックスからの推力をタイロッドを介してハブキャ

リアに伝達させキングピン軸周りの転舵トルクを発生

させるタイロッド式が一般的である．しかし，本試験

車両では転舵範囲が広く，かつ左右輪を独立に転舵さ

せる必要があるため，タイロッド式でステアリングシ

ステムを構成した場合，ステアリングギヤボックスの

作動ストロークが非常に長くなり，占有面積が大きく

なる．このため本試験車両では，ステアリングシステ

ム占有面積を小さくし，各車輪周りのスペースを有効

に利用できるよう，転舵アクチュエータを四輪それぞ

れに配置した．

インホイールモータと転舵アクチュエータ周りのレ

イアウトを図3に示す．サスペンションは四輪ダブル

ウィッシュボーン式を採用している．

インホイールモータと転舵アクチュエータを一体構

造とし，さらに，アッパーアームジョイントに連結さ

れる転舵アクチュエータ出力部材のキングピン軸周り

の回転を規制することで，転舵反力をアッパーアーム

で負荷する構造とした．これにより，転舵アクチュエ

ータ本体がキングピン軸周りを回転することが可能と

なり，転舵アクチュエータに連結されたインホイール

モータ，さらにはインホイールモータに連結されたホ

イールが転舵する．

3. 3  キングピンオフセット

キングピンオフセットの説明図を図4に示す．キン

グピンオフセットとは，キングピン軸と地面の交点と

タイヤ接地面中心点間の距離を指す．操舵輪のキング

ピンオフセットは，極力小さく設定するのが一般的で

あり，直進安定性や必要操舵力などの兼ね合いから総

合的に決定されている．キングピンオフセットを小さ

くするには，ロアアームのジョイント部をホイール内

側に収めなくてはならない．

しかしながら，本試験車両の転舵範囲は120度を

超えるため，ロアアームジョイント位置は大きな制約
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を受ける．例えば，モータ外径とホイール内径のクリ

アランスが小さい場合，キングピンオフセットを小さ

くすることを目的としてロアアームジョイント位置を

ホイール内最下部に収めると，広角転舵した場合にロ

アアームとホイール内径が干渉する恐れが生じる．

本試験車両では，広角転舵時にロアアームとホイー

ルが干渉することを避けるため，ロアアームジョイン

トをホイール外（車両内側）に配置した．この配置に

より増加するキングピンオフセットは転舵トルクの増

加の一因となるが，その影響はブレーキを掛けた状態

での据え切りの場合に特に顕著となる．したがって，

本車両では，広角に転舵する際はブレーキを掛けずに

タイヤをフリーにすることで，転舵トルクの増加を回

避した．

3. 4  インホイールモータユニット

駆動輪にはモータ，減速機およびハブで構成される

インホイールモータを適用している．インホイールモ

ータは，14インチ以上のホイールへの適用を条件に，

モータ外径よりも軸方向寸法の低減を重視した設計を

行っている。

3. 5  転舵アクチュエータ

転舵アクチュエータの構造を図5に示す．転舵アク

チュエータにより，モータ出力をウォームギヤで減速

して転舵トルクが発生する．ウォームホイールの軸を

キングピン軸の一部としており，ウォームホイールは，

アッパーアームジョイントを支点にした揺動のみが自

在となるようアッパーアームに取り付けられる．この

構成により，ウォームホイールの回転は拘束されるた

め，転舵アクチュエータに内蔵されるモータの回転に

伴い，ウォームからモータを含むハウジングおよび連

結されたインホイールモータが，キングピン軸周りを

回転する．

4.  モード運転制御

本試験車両では，四輪の転舵機構は機械的に独立し

ており，電気信号で制御されるステアバイワイヤによ

り四輪が操舵される．

四輪すべてにインホイールモータを配した場合の制

御関連の基本構成を図6に示す．車両はビークルコン

トロールユニット（VCU）により統合制御され，「通

常走行モード」「その場回転モード」「横方向移動モー

ド」の三種類の走行モードに応じて，インホイールモ

ータおよび転舵アクチュエータを協調制御する．

VCUは運転者が選択する走行モードならびに運転者

より与えられるアクセルストロークなどからなる走行

指令に応じ，個々のインホイールモータに要求する駆

動力および回転方向の指令をインバータに与え，イン

バータはその指令に基づき，必要な交流出力を生成す

る．また，VCUからの転舵指令に応じ，転舵ドライ

バは目標転舵角が得られるよう転舵アクチュエータを

制御する．

キングピン軸 

ウォームホイール 

ウォーム 

ドリブンギヤ 

ハウジング 

ドライブギヤ 
（モータ出力） 

アッパーアームジョイント 

アッパーアーム 

図5 転舵アクチュエータ
Structure of the steering actuator 図6 制御構成図

Control system configuration diagram

転舵ドライバ 
電力線 

信号線 

インホイールモータ 

インホイールモータ 
転舵アクチュエータ 

転舵アクチュエータ 

メインバッテリ 

インバータ 

VCU
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4. 1  駆動輪の制御

「通常走行モード」で前進（または後退）する際，

左右の駆動輪は一般的な車両の駆動輪と同様に車両を

前進方向（または後進方向）に駆動する．これに対し

て「その場回転モード」と「横方向移動モード」の際，

表1に示す各走行モードに応じた方向に駆動する．

4. 2  転舵制御

本車両の操舵系は四輪ステアバイワイヤの構成とし

ており，各輪を任意に転舵可能であるが，「通常走行

モード」では，一般的な車両と同様に操舵入力に応じ

て前輪のみを転舵させる．ただし，前後輪を逆位相に

転舵させることで回転半径を小さくすることも可能で

ある．また，レーンチェンジなどの状況において，前

後輪を同位相方向へ転舵させることで，車両のヨーイ

ングを減らし走行安定性を向上させることも可能であ

る．

これに対し，「その場回転モード」の際は，モード

切り替え指令により四輪とも車軸を車両の回転中心方

向に向くよう転舵させる．また，「横方向移動モード」

の際には，「その場回転モード」時からさらに舵角を

増加して，四輪とも90度まで転舵させる．

「その場回転モード」および「横方向移動モード」

での試験車両の後輪の転舵状態を，それぞれ図7およ

び図8に示す．前輪に関しても同様な転舵が可能であ

り，限られた車両スペース内で，四輪全てを90度以

上転舵させることが可能である．

5.  二人乗り電動モビリティ

本稿で述べた車両コンセプトを具現化した車両デザ

インの一例を図9に，主要諸元を表2に示す．インホ

イールモータを四輪に搭載し，四輪駆動かつ四輪独立

広角転舵としている．また，試験車両のレイアウトを

踏襲し，バッテリやインバータはフロア下に搭載する

ことで，車両重心を低くして走行安定性を向上させる

とともに，二名の乗員のスペースを確保する設計とし

た．

図7 その場回転モードの転舵状態
Steering state in Pivot Turn mode

図9 二人乗り電動モビリティ
Two-seat Electric Mobility

図8 横方向移動モードの転舵状態
Steering state in Lateral Move mode

表2 車両主要諸元
Main specifications of the vehicle

バッテリ 
DC 96 V 

（インホイールモータ・転舵アクチュエータ兼用） 

インホイールモータ 
最大出力／輪 2 kW

4輪駆動 

転舵システム 

駆動輪 

冷却方式 

4輪独立広角転舵機構 

乗車定員 2名 

インホイールモータ 空冷 

水冷 インバータ 



6.  おわりに

コンパクトな車体にインホイールモータを用いた四

輪広角転舵機構を搭載し，「その場回転」と「横方向

移動」が可能な「二人乗り電動モビリティ」を製作し

た．

占有スペースの小さい転舵アクチュエータをそれぞ

れの車輪に搭載することにより，限られた車両スペー

スの中で四輪全てを90度以上転舵可能となった．

今後はこの試験車両を用いてEVシステムの機能確

認を行う計画である．
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[ 製品紹介 ]

多軸荷重センサ内蔵ハブベアリング
Multi Axis Load Sensor Integrated Hub Bering

1.  まえがき

自動車は，安全性を確保するため，高度な車両制御

システムを有しており，車両状態の推定と制御のため，

各種センサが車載されている．この制御システムは，

車体上に搭載されたヨーレートセンサや加速度センサ

および車軸側に搭載された速度センサ（ABSセンサ）

や舵角センサなどの信号を統合して車両の状態を推定

しているが，車体上のセンサは，車体の姿勢が変動し

てから検知を開始するため，制御に遅れが生じる1)．

車両制御の更なる高度化には，より路面に近い位置

でリアルタイムにタイヤ接地面と路面との摩擦力を検

知し，接地状態を素早く正確に把握することが有効と

考えられる．本稿ではこの問題を解決するために開発

した「多軸荷重センサ内蔵ハブベアリング」について

紹介する．

In the car, an advanced vehicle control system is possessed to ensure safety, and various sensors
are installed in vehicle to sense and control vehicle conditions.

However, the responses of control in case with conventional yaw- and G-sensors installed on
vehicle are supposed to be delayed, because they begin to detect after changing vehicle posture.

For further upgrading of the vehicle control, this "Multi Axis Load Sensor Integrated Hub Bearing"
has been developed, which could detect the frictional force change of tire at the position near road
surface in real time.

自動車は，安全性を確保するため，高度な車両制御システムを有しており，車両状態の把握と
制御のため，各種センサが車載されている．しかし，車体上に搭載されるヨーレートセンサや
加速度センサは，車体の姿勢が変動してから検知を開始するため，制御に遅れが生じる．
本稿では，車両制御の高度化を視野に入れ，路面に近い位置でリアルタイムにタイヤの摩擦力
の変化を検知できる「多軸荷重センサ内蔵ハブベアリング」を紹介する．

2.  開発コンセプトおよび構造

2. 1  開発コンセプト

自動車の安全を確保する方法として，異常事態の前

兆を捉えて危険を回避するアクティブセーフティー

と，衝突などが発生した際に人体を保護するパッシブ

セーフティーがある．前者はABS（アンチロックブ

レーキ），ESC（横滑り防止装置）などが代表的であ

り，後者はシートベルトやエアバックなどが挙げられ

る．筆者らはアクティブセーフティーの機能向上に着

目し，路面により近いハブベアリングに搭載したセン

サからタイヤの摩擦力の変化を検知することを本開発

のコンセプトとした．アクティブセーフティーに利用

される車両情報について表1に示す．

2. 2  構造

図1に本開発品の外観を示す．開発品は，図2に示

すように歪検出センサをハブベアリングの固定輪であ

る外輪に取り付けることにより，車両走行時に外輪に

西 川 健太郎* Kentarou NISHIKAWA

*自動車事業本部　アクスルユニット技術部
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図1 荷重センサ内蔵ハブベアリング（カットモデル）
Load sensor integrated hub bearing

発生する歪をセンサが検知し，サスペンションの影響

を受けずに路面とタイヤとの間に作用する前後力

（Fx），横力（Fy），上下力（Fz）を検出可能とした．

荷重が負荷されるとハブベアリングの外輪に微小な変

形が生じるが，荷重の方向によって変形の仕方が異な

る．3方向荷重は，この微小な変形を上下左右4箇所

のセンサで検知し，その信号を演算することで算出さ

れる．また，荷重による外輪変形を検知しているため，

外輪の微小変形 

荷重演算処理 

3軸検知 
（Fx，Fy，Fz） 

荷重検知アルゴリズム 

データベース 

Fx

Fz

Fy

Fx=前後力 
Fy=横力 
Fz=上下力 

図2 検出荷重
Detection load

多軸荷重センサ内蔵ハブベアリング

項　目 

車輪速検知 

ステアリング舵角検知 

角速度検知 

加速度検知 

タイヤ荷重（μ変化）検知 

センサ 

ABS(車輪速)センサ 

角度センサ 

ヨーレートセンサ 

Gセンサ 

多軸荷重センサ 

 変化検知 応答性 

リアルタイム 

リアルタイム 

微小な遅れ 

微小な遅れ 

リアルタイム 

搭載場所 

ハブベアリング部（車軸部）  

ステアリング部 

車両上（ばね上） 

車両上（ばね上） 

ハブベアリング部（ばね下） 

表1 アクティブセーフティーに利用される車両情報
Vehicle information for applying active safety

駆 動 輪 駆 動 輪 従 動 輪 

2 世 代 3 世 代 

センサ取付け部 センサ取付け部 センサ取付け部 
フランジ付外輪 フランジ付外輪 フランジ付外輪 

ホ
イ
ー
ル
側
 

ナ
ッ
ク
ル
側
 

内　輪 

構
　
造 

図3 荷重センサ内蔵ハブベアリングの軸受形式
Bearing type installed load sensor

タイヤが静止（ロック）した状態でも車両重量によっ

て荷重検出が可能となる．

2. 3  荷重センサ内蔵ハブベアリングの軸受形式

図3に荷重センサ内蔵ハブベアリングの軸受形式を

示す．本荷重センサは，内輪回転タイプの2世代およ

び3世代の固定側フランジ付き軸受外輪に取り付けて

荷重を検知する．
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外輪の歪 
外力による歪 

転
動
体
の
転
走
に
よ
る
歪
 

図5 外輪に発生する歪
Strain caused in outer ring

3.  荷重検知アルゴリズム

3. 1  歪検出方法

外輪に荷重が負荷された場合，外輪の任意位置の歪

は外部荷重の大きさに応じて変動するが，加えて転動

体の通過の影響も受ける．軸受が外部荷重を受けかつ，

回転している場合の歪は，転動体の通過に伴い変動し，

転動体が任意の検出部上を通過する瞬間に最大とな

り，同検出部が転走する前後2個の転動体の中間部に

位置する時に最小となる（図4）．つまり，外部荷重

が同じであっても，歪検出部と転動体との位置関係に

より，歪の大きさは異なる．

上述から理解されるように，一定荷重を受けた際の

任意の検出部における歪は，外部荷重による一定成分

と転動体の通過に伴う変動成分とで構成され，これら

が加算されたものである（図5）．なお，外部荷重に

よる歪については，外輪外周部で軸方向位置に関係な

く検出可能であるが，転動体の位置や通過の影響によ

る歪の変動は，直下に転走面のある位置から軸方向に

離れた箇所や円周上の非負荷圏側では，ほとんど検出

されなくなる．また，これら2種類の歪は負荷される
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外部荷重 

歪大 歪小 

外部荷重 

歪検出部 

検出部の直下に転動体 転動体間の中間に検出部 

図4 転動体の影響
Influence of ball position

荷重の大きさや方向によってそれぞれ異なる特性を示

す．

従って，外輪外周面の複数位置にこれら2つの歪が

検出可能となるようセンサを取り付けることにより，

精度良く荷重を推定することが可能となる．

3. 2  センサ形状と信号処理方法

外輪の微小変形を増幅するために，歪センサを外輪

に対して十分薄い板状とし，さらに歪検出部にくびれ

を設けている（図6）．また，外輪外周面のこのセン

サを取り付ける面にも切欠き溝を設けることによっ

て，同部分の変形を歪検出部に集中させ，感度を増幅

させている．

3.1項で述べた通り，歪センサは転動体の転走によ

る歪も検出しているため，一定荷重が外輪に負荷され

た場合においても，転動体の位置によってセンサ出力

に変動が生じる．例えば，軸受が回転している場合は，

転動体の通過による1周期分の歪変動を演算処理し

て，外部荷重の大きさに応じた歪（外力による歪）を

算出することが可能であるが，軸受が停止している状

態では，通常1個の歪素子で検知された歪量から，外

力による歪成分を分離させることができない．そこで，

筆者らは図6および図7に示すように，1つの歪セン

サに2つの検出部を設ける構造とした．この検出部を

転動体ピッチの1/2ピッチとし，両者の出力を加算す

ることによって，転動体の位置に依存する出力変動を

相殺することが可能となり，外部センサなどを利用せ

ずにタイヤ静止時の荷重を推定することを可能とし

た．

3. 3  荷重推定方法

予め台上試験や実車走行試験において想定される車

両走行条件でのセンサ出力と入力荷重を測定し，荷重

推定マトリクスのデータベースを作成する．マトリク

ス演算に関しては，入力条件を単純なセンサ出力とす

るのではなく，センサ出力から推定した様々な走行条

件で各種の場合分けや組み合せを行っている．このよ

うなNTN独自の計算手法を用いて従来方式より高精度

で応答性に優れた荷重推定を可能にしている．
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図7 信号処理方法
Signal processing method

歪素子 

転動体 

転走方向 

ボールピッチ 

1/2ボールピッチ 
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歪素子 
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V

2つの歪素子出力の加算 

くびれ 

歪素子 

1/2ボールピッチ間隔 

図6 歪センサ
Strain sensor

4.  実車評価結果

4. 1  試験条件

試験車両の4輪全てに多軸荷重センサ内蔵H/Bを搭

載して実車走行試験を実施し，荷重検出精度と応答性

を評価した．前者では，タイヤに取り付けた六分力計

の出力をタイヤ路面荷重として，六分力計と多軸荷重

センサとの出力を比較した．一方，後者では，車体上

に搭載されたヨーレートセンサと多軸荷重センサとの

出力を比較した．表2に試験車両に搭載したセンサ仕

様を示す．

多軸荷重センサ内蔵ハブベアリング

項　目 数　値 

前後力：Fx

横力：Fy

上下力：Fz

±10kN

-4kN～10kN

0～10kN

±5%FS(±1kN)

±5%FS (±0.7kN)

±5%FS(±0.5kN)

300Hz

30ms以下 

六分力計 

検出荷重 

検出荷重範囲 

目標推定精度 

サンプリング周波数 

応答性 

精度比較対象 

Fx

Fy

Fz

Fx

Fy

Fz

※ FS：フルスケール 

表2 センサ仕様
Specification of load sensor

4. 2  荷重検出精度の評価

スラローム，レーンチェンジ，急加減速などの実車

走行試験を実施し，各走行モードでの荷重検出精度を

確認した．代表例として，スラロームとレーンチェン

ジの走行試験結果を図8，9に示す．このグラフは六

分力計および多軸荷重センサの出力変動を示してお

り，各時間において，六分力計の出力に対する多軸荷

重センサの出力誤差を検証した．

図8に示すスラローム試験では，Fx，Fy，Fzの3方

向荷重ともに，六分力計との誤差が目標の±5％FSの

範囲に入っている．

図9に示す急加速およびレーンチェンジ試験では，

3方向荷重ともに，多軸荷重センサの出力は六分力計

の出力と同様の変化を示しており，急加減速や急ハン

ドルのような急激な荷重変動に対しても追従可能であ

ることを実証した．



4. 3  応答性の評価

前項では，タイヤホイールに取り付けた六分力計に

対して，荷重検出精度の検証と荷重変動の追従性を確

認した．ここでは，車体上に搭載したヨーレートセン

サと多軸荷重センサの出力を比較し，応答性を検証し

た．図10のグラフは，直進状態からハンドルを切っ

た際のヨーレートセンサと多軸荷重センサの出力を示

している．ヨーレートセンサの反応に対して，多軸荷

重センサが約100ms早く反応していることが分か

る．この差はタイヤに横力が発生してからばね上に設

置されたヨーレートセンサが反応するまでの時間と推

定され，時速100kmで走行していると仮定した場合

に約3mの空走距離に相当する．

以上の結果から，多軸荷重センサを使いタイヤと路

面間との状態を推定することによって，危険回避運転

時などの走行安定性を確保し，また，運転者が感じる

前に車体の挙動を制御することで乗り心地を改善する

などの有効な車両情報を提供できると考える．
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図8 スラローム試験結果
Result of the slalom test
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5.  あとがき

車両制御の高度化を視野に入れ，路面に近い位置で

リアルタイムにタイヤの摩擦力の変化を検知できる

「多軸荷重センサ内蔵ハブベアリング」を開発した．

今回の実車試験において，六分力計と同等の出力が

得られ，さらに，ヨーレートセンサなどのばね上に搭

載されたセンサに対して応答性に優れることが確認で

きた．今後の開発では，荷重センサ単独もしくは，

｢高分解能センサ2）｣などを併用したインテリジェント

コーナモジュールを利用した車両制御の可能性を追求

し，更なる車両走行安定性への適用を検討する．

参考文献
1）乗松孝幸，西川健太郎，多軸荷重センサ内蔵ハブベ
アリングの開発，自動車技術 Nol.64，(社)自動車技
術会，p104-105，2010

2）乗松孝幸，センサ付きハブベアリングの技術動向，
月刊トライボロジー No.280，新樹社， p.42-43，
2010
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[ 製品紹介 ]

過酷環境対応ハブベアリング
Hub Bearing for Severe Environment

1.  まえがき

近年，新興市場における自動車需要の増加に伴い，

未舗装などの悪路での走行が増えており，ハブベアリ

ングには更なる耐泥水性や耐荷重性の向上が要求され

る．

また，寒冷地での車両の長距離貨車輸送においては，

レール間の継目を鉄道車両が通過する際の振動に起因

したハブベアリングの軌道面の微小摩耗（以下フレッ

ティング摩耗）により，異音や早期損傷が懸念される．

本稿では，上記の課題を解消し，自動車の信頼性向

上に寄与する「過酷環境対応ハブベアリング」を紹介

する．

2.  開発コンセプトと構造

ハブベアリングにおける過酷環境とは，

¡泥水のかかる頻度増による軸受内への泥水浸入

¡悪路走行や過積載による軸受への過大荷重

¡寒冷地域での長距離貨車輸送によるフレッティ

ング摩耗

が考えられる．

これらの環境下でも，本来のベアリング寿命を低下

させることなく使用できることをコンセプトに次の開

With increase of automobile demand in the emerging market, cars driven in severe environment
such as non-paved road or cold and snowfall whether are increasing in number.

Hub-bearing applicable to such a severe condition is introduced in this report. 

新興市場における自動車需要の増加に伴い，未舗装などの悪路や寒冷地といった厳しい環
境下で走行するケースが増えている．
本稿では，これらの過酷環境に対応した「過酷環境対応ハブベアリング」を紹介する．

発を行った．

¡耐泥水性を向上させたシールの開発

¡耐荷重性(耐圧痕性)を向上させた内部構造の開発

¡耐フレッティング性を向上させたグリースの開発

図1に開発対象としたハブベアリングの構造例を示

す．

なお，軸受寿命やトルクは従来品と同等の性能を有

している．

柴 田 靖 史* Yasushi SHIBATA

*自動車事業本部　アクスルユニット技術部

アウタ側シール 

インナ側シール 
ハブボルト 

ハブ輪 

内輪 

転動体 

外輪 

アウタ側 インナ側 

図1 ハブベアリングの構造例
Structure example of hub bearing
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3.  開発仕様

3. 1  耐泥水性向上

図1に示すように，ハブベアリングのシールはイン

ナ側とアウタ側で異なった構造となっているため，そ

れぞれに適した構造を採用した．

（1）インナ側シール

図2に示すように，従来のシール構造は，外部から

の泥水の浸入を抑えるサイドリップとラジアルリップ

A，内部に封入したグリースの漏洩を抑えるラジアル

リップBで構成されていた．

本開発品では，図3に示すように，耐泥水性を向上

させるため，従来のラジアルリップAを廃止して，サ

イドリップBを追加すると共にシールリップとスリン

ガの接触幅と面圧を最適化した．

（2）アウタ側シール

図4に示すように，従来のシール構造は，外部から

の泥水の浸入を抑えるサイドリップと中間リップ，及

びグリースの漏洩を抑えるラジアルリップで構成され

ていた．

サイドリップ 

スリンガ 

ラジアルリップA

ラジアルリップB

図2 従来品のインナ側シール構造
Structure of conventional inner seal

サイドリップA

サイドリップB

ラジアルリップ 

スリンガ 

図3 開発品のインナ側シール構造
Structure of developed inner seal 

サイドリップ 

ラジアルリップ 

中間リップ 

転
動
体 

ハ
ブ
輪 外輪 

図4 従来品のアウタ側シール構造
Structure of conventional outer seal

ハ
ブ
輪 

転
動
体 

外輪 

堰 

図5 開発品のアウタ側シール構造
Structure of developed outer seal

過酷環境対応ハブベアリング

本開発品では，図5に示すように，耐泥水性を向上

させるため，インナ側シール同様にシールリップとハ

ブ輪の接触幅と面圧を最適化するとともに，外輪を伝

ってシール部に浸入する泥水を排除する堰を設けた．

3. 2  耐荷重性向上

未舗装路をタイヤが通過したり，縁石へ乗り上げた

時には，瞬間的に大きな荷重がハブベアリングに負荷

される．大きな荷重が負荷された場合，図6に示すよ

うに，軌道面と転動体の接触面が軌道面肩部に移動し，

転動体が軌道面肩部に乗り上げ，軌道面肩部に応力が

集中することで，圧痕が発生しやすくなる．

その結果，図7に示すように，圧痕の上を転動体が

通過することで異音，振動の発生に繋がる．

圧痕の発生を抑制するため，図8に示すように，従

来の軌道面肩部から接線方向にストレート部を追加

し，軌道面肩部を高くした．これにより，転動体の肩

乗り上げを低減し，肩部の応力集中の緩和を図った．
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自転 

公転 

異音・振動の発生 

圧痕 

図7 異音・振動発生のメカニズム
Mechanism of noise and vibration 

従来軌道面肩部から接線方向 
に設けたストレート部 

従来軌道面形状（円弧形状） 

肩高さアップ 

外輪 

図8 新軌道面形状
New raceway design

-66-

ピークの位置 

通常状態 大荷重負荷時 

応力分布 応力分布 

転動体と軌道面 
の接触状態 

転動体と軌道面 
の接触状態 

軌道面 

軌道面 
肩部 

図6 軌道面肩部の様子
State of raceway edge

フレッティング摩耗 

溝肩部 

溝底 

軌道面と転動体間で 
微小揺動が発生 

タイヤ 

車両 

貨車輸送時のレール継目を 
通過する時の車両の揺れ 
 

図9 フレッティング摩耗の発生メカニズム
Mechanism of fretting wear

3. 3  耐フレッティング性向上グリース

長距離貨車輸送時の振動により，図9に示すように，

軌道面と転動体間に微小揺動が生じ，フレッティング

摩耗が発生することがある．

微小揺動では軌道面と転動体間にあるグリースが排

出され，金属接触が発生し，フレッティング摩耗が生

じる．特に低温環境下では，グリースが更に流動し難

くなるため，フレッティング摩耗の発生が顕著になる．

そこで，グリースの添加剤を改良し，油膜に加え，

反応膜を軌道面と転動体間に生成させることで，金属

接触を抑制する対策を行った．

4.  評価試験

これまでに述べた「過酷環境対応ハブベアリング」

の耐泥水性，耐荷重性，耐フレッティング性を評価す

るために下記1～3の台上評価試験を行い，その効果

を確認した．

1 耐泥水性：シール耐泥水試験

2 耐荷重性（耐圧痕性）：静的大荷重負荷試験

3 耐フレッティング性：開発グリースのフレッティ

ング摩耗試験
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【インナ側シール】 

【アウタ側シール】 
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図10 泥水試験結果
Mad water sully test result
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図12 圧痕試験結果の一例
Result of dent test

4. 1   耐泥水性

耐泥水性の評価は，シールを軸心まで泥水に浸漬さ

せた状態で，運転と停止を繰り返す条件で行った．

なお，耐泥水性は泥水がリップを通過した時点での

運転サイクル数で判定した．

図10に示すように，本開発シールはインナ側シー

ルとアウタ側シール共に従来品の2倍の耐泥水性であ

ることが確認できた．

4. 2  耐荷重性

ハブベアリングの耐荷重性(耐圧痕性)を確認するた

め，縁石への側面衝突を想定した旋回加速度2Gを超

える荷重を静的に負荷して，応力分布解析および圧痕

試験を行った．

図11に示すように，新軌道面形状の採用で，肩部

に発生する応力が緩和されることを，解析により確認

した．

また，圧痕試験の結果，図12に示すように，新軌

道面形状における軌道面肩部の圧痕深さは，従来形状

に対して約1/4に低減することを確認した．

過酷環境対応ハブベアリング

発
生
応
力
 

新形状 従来 

大 

軌道面肩部 溝底 溝底 軌道面肩部 

小 

図11 軌道面の応力分布解析結果
Stress distribution analysis result of raceway

4. 3  耐フレッティング性

鉄道による車両輸送時に発生する振動を想定し，ハ

ブベアリングに，横方向荷重および縦方向荷重を交番

で繰返し負荷するフレッティング摩耗試験を行った．

図13に示すように，従来グリースでは，常温に比

べて低温環境下での軌道面フレッティング摩耗深さが

10倍以上大きくなった．一方，開発グリースでは添

加剤により鋼球と軌道面間に反応膜を生成させること

で，低温環境下でもフレッティング摩耗は常温と同レ

ベルであった．

なお，耐フレッティング性以外のグリースに求めら

れる軸受寿命，高速耐久性，回転トルクなどの特性に

ついても試験を行い，従来グリースと同等以上の性能

を有することを確認した．



5.  あとがき

新興市場における悪路走行や寒冷地輸送など過酷環

境下の使用に対応可能な耐泥水性，耐荷重性(耐圧痕

性)，低温環境下での耐フレッティング性を向上させ

た「過酷環境対応ハブベアリング」を開発した．

新興市場の自動車需要拡大に伴い，さらに厳しい環

境下での使用が想定されるため，本稿で紹介した技術

の改善を継続していく．

参考文献
1）柴田清武，乗松孝幸，NTN TECHNICAL REVIEW
No.75（2007）p31

2）Nagatani, H. and Imou, A.
"Contact Pressure and Shear Stress Analysis
on Conforming Contact Problem", 
Journal of Advanced Mechanical Design,
Systems, and Manufacturing, Vol. 2 (2008),
No. 6, pp.1055-1066,
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図13 フレッティング摩耗試験結果
Fretting wear test result
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[ 製品紹介 ]

後輪駆動車専用 軽量・高効率ドライブシャフト
Light Weight and High Efficiency Drive Shaft for Rear Wheel Drive Cars

1.  まえがき

自動車用ドライブシャフトとして使用される等速ジ

ョイント（以下CVJと記す）は，図1に示すように前

輪駆動車（FF車）では，タイヤ側に作動角が大きく

とれる固定式CVJ（NTN「EBJ」など），エンジン側

に軸方向にスライド可能な摺動（しゅうどう）式CVJ

（NTN「ETJ」など）が使用されている．

“Light and high efficiency drive shaft exclusively for rear wheel drive cars” which is reduced mass
by 16% and reduced torque loss rate by 40% in comparison with the conventional product, mainly
used for rear wheel drive (FR) luxury cars, has been developed.

主に高級車に採用される後輪駆動車（FR車）用に従来品より16％軽量化，
トルク損失率を40％低減した「後輪駆動車専用の軽量・高効率ドライブシャ
フト」を開発した．

一方，後輪駆動車（FR車）では，タイヤ側CVJも

大きな作動角をとる必要がないことから，固定式と摺

動式の取付けが組み付け作業上FF車用と逆になるも

のや，両側摺動式のドライブシャフトも適用されてい

る．

近年，エンジン排気量の大きな高級車向け駆動系部

品についても環境に配慮し，燃料消費率の低減を目的

に小型，軽量化や高効率化が強く求められている．

一般に，FR車にはFF車用と同じ設計仕様のCVJが

適用されるが，NTNでは，FR車専用の高性能なドラ

イブシャフトを開発した．大きなサイズ（高負荷容量）

を必要とする高級FR車をターゲットとし，車両の軽

量化，燃料消費率低減に貢献できる小型・軽量でさら

に高効率な後輪専用ドライブシャフトとした．

この後輪専用ドライブシャフトは，新たに開発した

小型，軽量，かつ高効率なクロスグルーブ型の摺動式

CVJを2個組み合せ，それらをつなぐシャフトを軽量

な中空シャフトで構成した．その構造および特長を以

下に述べる．

杉 山 達 朗* Tatsuro SUGIYAMA

淺 野 祐 一* Yuichi ASANO

*自動車事業本部　等速ジョイント技術部

ホイール 
ベアリング 

固定式CVJ 
（EBJ） 

摺動式CVJ 
（ETJ） 

シャフト 

タイヤ 

図1 FF車用ドライブシャフトの構造例
Construction of driveshaft for FF cars
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2.  新規開発ドライブシャフトの構造

新たに開発されたドライブシャフトの構成を図2に

示す．

このドライブシャフトは，従来品よりボール数を増

やすことで高効率化とコンパクト化を実現したクロス

グルーブ型摺動式CVJを両端に備え，絞り加工を行わ

ない軽量な中空シャフトで両端のCVJをつなぐ構造と

している．

CVJの車両への取り付け構造はさまざまであるが，

図2はタイヤ側をスプラインを備えた軸で相手部品

（ハブ）に嵌合するステム仕様，デファレンシャル側

をコンパニオンフランジにボルトで締結するディスク

仕様としているが，両側にステム仕様を適用すること

も可能である．

両端に備えられた2個のCVJは，内部構造を同一と

し，両側の摺動式CVJで軸方向の変位を吸収すること

が可能である．新規に開発したCVJは，従来のクロス

グルーブ型CVJ（NTN「LJ」）に対し，ボールを小径

化し，そのボール数を増やしていることが大きな特長

である．このCVJによりドライブシャフトの高効率化

と，コンパクト化を実現した．

このCVJは，NTNの軽量，小型，高効率ジョイン

トを示すEシリーズ等速ジョイントの一つとして，名

称を「ELJ」とした．

また，2個の「ELJ」をつなぐ軽量中空シャフトは，

内輪と大きなスプラインで接続しているため，シャフ

ト全域にわたりほぼ同じ内・外径を有する薄肉設計が

可能となり，軽量化に寄与している．標準スプライン

接続の中空シャフトに必要であった端部の絞り加工を

不要としている（図2および図8参照）ことが本シャ

フトの大きな特長である．

シャフト 
＜軽量中空仕様＞ 

 

摺動式CVJ（エンジン側） 
＜ELJ ディスク仕様＞ 

摺動式CVJ（タイヤ側） 
＜ELJ ステム仕様＞ 

 

図2 FR車用ドライブシャフトの新規開発構造
Developed construction of driveshaft for FR cars

3.  高効率スライド式CVJ「ELJ」

3. 1  新ジョイントの構造と特長

従来のクロスグルーブ型摺動式CVJ「LJ」は，

内・外輪のストレートなボール転動溝6本が周方向に

傾斜し，隣同士の溝は逆方向に傾斜している．（図4

および図5参照）内・外輪で互いに逆方向に傾斜した

ボール転動溝の交点でボールを保持し，ケージにより

すべてのボールを2等分面上の同一平面に配置するこ

とで等速性を備え，さらに軸方向に内輪がスライド可

能なジョイントである．

図3は新たに開発したクロスグルーブ型CVJ「ELJ」，

図4は従来品のクロスグルーブ型CVJ「LJ」の展開図

を示している．「ELJ」は，「LJ」に対し，ボールを

小径・多数個化し，かつ内・外輪のボール転動溝の傾

斜角度を小さくすることで，従来品と同じ最大作動角

度を確保し，小型，軽量，トルク伝達の高効率化を達

成した．

クロスグルーブ型摺動式CVJの従来品「LJ」と開

発品「ELJ」の比較を表1に示す．また，図5は，ク

ロスグルーブ型CVJの特徴であるボール転動溝の傾斜

角度を開発品と従来品のディスク外輪形状で示したも

のである．

NTN  TECHNICAL REVIEW No.79（2011）
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3. 2  「ELJ」の小型，軽量化

「ELJ」は，前述のようにボールの小径・多数個化，

ボール転動溝の傾斜角度縮小により小型化を達成し

た．また，ボールを小径化したことで内輪の肉厚に余

裕が生じ，シャフトと接合するスプライン径を大きく

することが可能となり，さらに軸方向長さが短くなる

ことで内輪の軽量化が図れた．

開発したステム外輪タイプELJ109（109は，

NTNのドライブシャフトの呼び）の従来品との断面形

状比較を図6に示す．外径で約9％の小型化とジョイ

ントのみで約22％（2.63kg→2.05kg）の軽量化を

実現した．

傾斜角度大 

ボール転動溝 

傾斜角度小 

従来品 

開発品 

 

図5 ボール転動溝の傾斜角度説明図
Illustration of the cross groove

表1 「ELJ」と「LJ」の比較
Characteristic comparison between "ELJ" and

conventional cross groove type CVJ "LJ"

3. 3  「ELJ」の高効率化

ボールの小径化と個数の増加，内・外輪ボール転動

溝の傾斜角度の低減は，いずれもCVJの高効率化に寄

与している．

ボール転動溝傾斜角度を小さくすることでボールの

軸方向摺動抵抗が低減し，ボール移動量も小さくなる

ことでトルク損失の削減に大きく寄与する．

図7にCVJの作動角度が5degの状態でトルク損失

率を測定した結果を示す．従来品「LJ」に比べ，開

発品「ELJ」のトルク損失率は約40％低減している．

外輪 
ボール 

内輪 ケージ シャフト 

図3 開発品　クロスグルーブ型CVJ「ELJ」
Developed cross groove type CVJ "ELJ"

従来品 

開発品 

φ
8
9

φ
9
8

スプライン 

図6 ELJの断面形状比較図
Cross-section comparison between "ELJ" and

conventional cross groove type CVJ

外輪 
ボール 

内輪 ケージ シャフト 

図4 従来品　クロスグルーブ型CVJ「LJ」
Conventional cross groove type CVJ "LJ"

従来品 LJ 開発品 ELJ

約40％低減 

ト
ル
ク
損
失
率
 

図7 「ELJ」のトルク損失率
Torque loss rate of "ELJ"

ボール転動溝 
傾斜角度 

開発品 ELJ 従来品 LJ

ボール数 

最大作動角度 

10個 6個 

23deg 23deg

小 大 
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図8 中空シャフトの形状比較
The shape comparison of the hollow shaft

軽量中空シャフト 
絞り加工なし 
（開発品） 

軽量中空シャフト 
絞り加工あり 
（従来品） 

絞り加工 

絞り加工なし 

絞り加工 
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4.  軽量中空シャフト

ドライブシャフトに適用されている従来の中空シャ

フトは，図8の下段に示すように内輪の肉厚を確保し，

シャフト端部の径を小さくするため，スプラインのサ

イズに制約があった．径を小さくしても必要強度を確

保しなければならないので，一般に端部は厚肉にすべ

く絞り加工が行われていた．

本開発品は後輪専用であり，大角度で使用されるこ

とがなく，さらに開発品の「ELJ」を適用するため，

3.2で記載したように内輪と接合するスプラインを大

きくすることが可能であり，図8の上段に示すように

中空シャフト両端部は絞り加工が不要である．これは，

シャフトスプライン径を大きくすることが可能とな

り，中空シャフト端部を厚肉化することなく強度を確

保することが出来たからである．

中空シャフト長さ方向全域がほぼ同じ内・外径で薄

肉化されているため，ドライブシャフトのより一層の

軽量化に寄与している．一例として，中空シャフトの

中央外径を同一とし，同等の強度を有する絞り加工を

施した中空シャフトと重量を比較した場合，シャフト

のみで約18％の軽量化が図れた．また，この軽量化

効果を利用し，従来品より重くならない範囲で厚肉化

することで，中空シャフトの高剛性化の選択が可能で

ある．

5.  まとめ

（1）新規開発の後輪用ドライブシャフトは，「ELJ」＋

薄肉中空シャフト＋「ELJ」の適用により約

16％軽量化※1を実現

（2）「ELJ」の適用により約40％のトルク損失率削

減※2（高効率化）を実現

（3）「ELJ」の適用により約9％の外径小型化※2（ス

テム外輪タイプ外径）を実現

（4）絞り加工を省いた薄肉中空シャフトの適用によ

り更なる軽量化を実現

※1 従来品；LJ＋中空シャフト(絞り加工品)とのドライブシ
ャフトアセンブリ重量比較
ステム外輪タイプCVJ（3.2項，約22％軽量化）＋
中空シャフト（4項，18％軽量化）＋ディスク外輪
タイプCVJ →　合計約16％軽量化

※2 従来品；LJとの比較

開発された後輪駆動車専用ドライブシャフトは，従

来品よりも小型・軽量かつ高効率化を達成した．今後，

益々環境への意識が高まり，高効率化を必要とする車

両へ貢献していく．
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[ 製品紹介 ]

電動化におけるボールねじユニットの適用
Ball Screw Unit for Electro-actuation of Automotive

1.  はじめに

自動車の低燃費化は，補機可動部がエンジンからの

常時駆動による油圧ポンプ方式から，作動時のみ駆動

することが可能な電動方式（電動モータ駆動の採用）

への変更により大きな進展を遂げている．

また，シフトバイワイヤなどに代表されるバイワイ

ヤ（by-WIRE）化はスロットルを始め，広く普及す

る段階となっており，ブレーキのバイワイヤ化も欧州

では市場展開されるに至っている．

NTNはこれらの電動化およびバイワイヤ化の駆動要

素に適用可能な高レスポンス，かつ高推力の特長を持

つ自動車用電動ボールねじユニットを開発し，市場に

展開している．

本稿では，これまでに開発を行った自動車用電動ボ

ールねじユニットおよび電動ボ－ルねじアクチュエー

タユニット（以下，アクチュエータユニット）につい

て紹介する．

In the automotive market, a lot of new hybrid cars and low fuel consumption and low emission
engine have been developed to reduce CO2 emission and to be cleaned exhaust. Conversely, many
projects are going on for market to achieve more car amenity or safe driving to apply quick and
reliable electric motor drive utilizing ball screw. 

NTN started to develop the new ball screw unit and actuator in 1990s. And now there are some ball
screw products which was modularized with peripheral parts. This article introduces the development
result and the feature of this ball screw unit and actuator unit.

ハイブリッド車を含め，ガソリンエンジン車の低燃費化と共にCO2排出量の削減など，
排気ガスのクリーン化の必要性が更に高まっている．一方で，車両快適性や安全性向
上を目指す動きも活発に行われている．これらを達成するため，車両の補機可動部が
従来の手動や油圧駆動から電動モータ駆動へと移行しており，ボールねじを用いる機
構が広く普及している．
NTNでは1990年代よりこの電動化に合わせてボールねじの適用開発を進め，周辺部
品をユニット化した電動ボールねじアクチュエータユニットの市場展開を行っている．
本稿ではこれまで行って来た電動ボールねじユニットの適用開発について紹介する．

2.  自動車用電動ボールねじの構造と特長

ボールねじは転がり軸受と同様，ボールによる転が

り機構を持つことから，高効率に回転運動を直線運動

に変換できる機械要素として産業機械に広く使用され

てきた．

しかし自動車用としては，大量生産に対応可能な生

産性と，ボールねじ特有の機構であるボール循環部の

10年30万km以上の耐久性能に対する信頼性に課題

があったことから普及しなかった．当社は自動車用に

ボールねじを適用するため，以下の開発を行った．

2. 1  ボール循環部の信頼性向上

ボールねじのボール循環部構造として従来は設計，

加工が比較的容易なリターンチューブ方式が広く採用

されてきた．リターンチューブ式循環部を図1に示す．

この方式のボール循環部は，ボール拾い上げ部の強

度対策が必要であることから，NTNは自動車用途へ

こま式を採用している．こま式循環部を図2に示す．

立 石 康 司* Koji TATEISHI

*自動車事業本部　自動車技術部
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ボール 

ボール拾い上げ部 

リターンチューブ 

図1 リターンチューブ式循環部
Return-tube type ball circulation

NTNのこまは，ナット内径側より挿入後，ナットにか

しめ固定する構造としたことで，信頼性を向上すると

共にコンパクト化を実現した．

こま ウイング部 

ボールの動き ナット内径部 

図2 こま式循環部
Deflector type ball circulation

従来の高周波焼入品 

開発した高周波焼入品 

図3 ねじ軸ねじ溝の外観
Appearance of shaft groove

図4 ナットねじ溝の外観
Appearance of nut groove

2. 2  生産性向上

これまでボールねじのねじ溝の加工は，一般的に砥

石を使用した研削にて行なわれていた．砥石の使用量

削減，設備の小型化による加工エネルギー削減のため，

NTNは研削レスによるボールねじ加工を開発した．

ねじ軸のねじ溝についてはロールダイスによる精密

転造加工を適用し，1パスでねじ溝形成を行う．その

後，スケールが発生しない高周波焼入を新たに採用し，

大幅な加工サイクルの短縮を達成した．従来の高周波

焼入と開発した高周波焼入によるねじ軸ねじ溝の外観

を図3に示す．

また，ナット内径面に配置されるナットのねじ溝加

工は，特に高精度仕上げが困難であった．NTNはNC

制御を駆使した高精度切削加工を採用することによ

り，研削レスで十分な耐久性と作動性を確保したナッ

トのねじ溝を実現した．高精度切削加工によるナット

ねじ溝の外観を図4に示す．

3.  電動化における電動ボールねじ
ユニットの適用

これまでNTNが市場に展開してきた電動ボールねじ

ユニットおよびアクチュエータユニットの開発例を紹

介する．

3. 1  機械式自動マニュアルトランスミッション用

ボールねじユニット

マニュアルトランスミッションを自動化し，燃費改

善やドライバーの快適性を高める自動マニュアルトラ

ンスミッション（AMT；Automated Manual

Transmission）の普及が広まっている．

これまでのAMTは油圧あるいは空気圧駆動のもの

が主流であったが，油圧あるいは空気圧駆動は部品点

数が多く，摩擦が比較的大きく効率が悪いため大きな

推力が得られない，あるいはレスポンスが遅い等の課

題があった．

NTNはこれらの課題を解決すべく，小型トラック用

の機械式自動マニュアルトランスミッション用ギヤシ

フトアクチュエータとしてボールねじ駆動方式を採用

している．

NTN  TECHNICAL REVIEW No.79（2011）
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セレクト側 

シフト側 

図6 AMT用ボールねじ外観
Ball screw for ATM

3. 1. 1  AMTの外観

図5にギヤシフトアクチュエータが適用された

AMTの外観を示す．従来，手動でシフト動作を行っ

ていたトランスミッションの上部にギヤシフトアクチ

ュエータがマウントされ，トランスミッションの構造

を大きく変更することなく自動化できることが特長で

ある．

セレクト側ボールねじ 

シフト側ボールねじ 

図5 トランスミッション外観
Appearance of transmission

アクチュエータ部 

ボールねじユニット 

コントロール 
シャフト 

ドライブシャフト 

ロッカーアーム 

リンクA

バルブ 

バルブリフタ 

アウトプットカム 

リンクB

 

図7 可変動弁機構の外観
Appearance of variable valve system

3. 2  可変動弁機構用ボールねじユニット

ガソリンエンジンの主流である4ストロークエンジ

ンは，ガソリンと空気をエンジン内部に吸入，圧縮，

燃焼，排気する4工程で作動している．

この作動を行っているのがエンジンの吸・排気バル

ブであり，このバルブを開閉するタイミング，あるい

は上下させる距離（リフト量）を変化させることによ

って車両の燃費，あるいは出力を向上させることがで

きる．

近年，地球環境改善のため，CO2削減の必要性が高

まり，運転条件に合わせて一層きめ細かい制御が可能

な連続可変動弁機構の開発が進んでいる．すでに欧州

ではウオームギヤを使った機構が数年前より市場に投

入されている．NTNは，ボールねじが低フリクション

で高効率である特長を活かして，機構全体をコンパク

ト化しつつ，高い信頼性（安全性）と応答性を達成し

たボールねじユニットを開発した．

3. 2. 1  可変動弁機構の構造

図7に可変動弁機構の外観を示す．

偏心カムを持つドライブシャフトの回転運動を，複

数のリンク（リンクＡ－ロッカーアーム－リンクＢ－ア

ウトプットカム）でバルブリフタの上下動に変換する．

この際，アクチュエータ部と連結されたコントロー

ルシャフトの位相を変化させることによって，リンク

の位置関係を変え，バルブのリフト量と作動角を連続

可変制御している．

3. 1. 2  ＡＭＴ用ボールねじの特長

本機構に採用されたボールねじは自動車用として十

分な機能を備え，高耐久性を達成している．本ボール

ねじの外観を図6に示す．

ボールねじは高効率に回転運動を直線運動に変換可

能なため，高推力を発生することができる．そのため，

トランスミッションは従来の手動操作用の基本構造の

まま利用できるという利点がある．

※日立オートモーティブシステムズ株式会社殿よりご提供
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図8 軸受加締め部（外径方向から）
Appearance of bearing staking

間座 

加絞め部 図9 アクチュエータユニット
Ball screw actuator unit

図10 アクチュエータユニットの構造
Structure of actuator unit

DCモータ 

シャフトキャップ 

オイルシール 
オイルシール 
ブーツ 

連結部材 

連動アーム 

複列アンギュラ玉軸受 

ロックナット 

アルミケース 

ボールねじナット ボールねじ軸 インボリュートスプライン 

作動シャフト 

リニアボールベアリング 
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本機構の搭載により，エンジンの出力およびレスポ

ンス向上，燃費の改善と共に，排ガスのクリーン化の

効果が得られ，特に燃費は約10％改善可能と言われ

ている．

3. 2. 2 可変動弁機構用ボールねじユニットの特長

本機構に採用されたボールねじユニットはバルブか

ら作用する荷重に対して十分な耐久性を確保している．

特に軸受をボールねじ軸に軸方向固定する場合，ロ

ックナットや止め輪を用いることが一般的であったが

本ボールねじユニットにおいては，図8に示すように

軸受固定に軸の一部を塑性変形させて固定する加締め

方式を採用している．軸受の抜け力はボールねじ軸に

作用する軸方向最大荷重の約10倍を確保している．

3. 3  アクチュエータユニット

前述した電動ボールねじユニットに対し，よりコン

パクト化および軽量化を達成するため，周辺部品も含

めたユニット化を進め，高レスポンス，かつ高推力を

有する自動車用アクチュエータユニットを開発した．

3. 3. 1  アクチュエータユニットの構造

本アクチュエータユニットの外観を図9に，アクチ

ュエータユニットの構造を図10に示す．

本アクチュエータユニットに採用したボールねじの

正・逆回転変換効率共に90％以上の仕様とした．

また，作動シャフトはリニアボールベアリングによ

り転がり接触で支持しているため作動時の摩擦は小さ

く，円滑な作動を実現している．

3. 3. 2  アクチュエータユニットの特長

（1）高推力

ボールねじの高効率により高い推力が得られる．

推力の測定結果を図11に示す．ほぼ理論計算結果

の推力（1200N）が得られており，客先での使用状

況も良好な結果である．なお，同一諸元のすべりねじ

では摩擦が大きいため，その1/3程度の推力しか得ら

れない．
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（2）高信頼性

環境作動耐久試験として高温雰囲気中にて所定の荷

重を負荷して耐久試験を行った．耐久試験後の性能評

価のため，作動時間の確認による応答性試験を行った．

試験後もアクチュエータユニットの高応答性は保た

れ，図12のように耐久試験前に対し劣化はない．

また，主にシフトバイワイヤを主なターゲットとし，

位置センサーを内蔵しつつコンパクトな構造とした新

しいアクチュエータユニットを開発し，市場展開を行

っている．本アクチュエータユニットの外観を図13

に示す．

執筆者近影

立石　康司

自動車事業本部
自動車技術部
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図11 推力測定結果
Thrust force measurement
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図12 作動時間測定例
Example of operating time measurement

図13 シフトバイワイヤ用電動アクチュエータユニット
Electric actuator unit for Shift by wire

4.  おわりに

本稿ではこれまでNTNで開発した自動車における電

動化に適用された電動ボールねじユニットについて紹

介した．

車両可動部の電動化においては新しい機構として遊

星ローラねじの採用例も出てきているが，ボールねじ

ユニットは部品点数が少なく構造がシンプルであるこ

とから，今後もボールねじ駆動方式を検討するケース

は増えるものと予想される．

NTNはより信頼性の高いボールねじ材料および熱処

理・加工の改良に加え，ボールねじの最大の特長である

高効率を更に向上させる基礎開発にも取り組んでいる．

また，アクチュエータユニットの高機能化やコンパ

クト化，軽量化といった改良にも取り組んでおり，ア

クチェータユニットの適用範囲を更に拡大させていく

所存である．

参考文献
1）立石，他　NTN TECHNICAL REVIEW「機械式自
動マニュアルトランスミッション用ボールねじ」
NO. 73 P72～75，2005年

2）数野　NTN TECHNICAL REVIEW「VEL用ボール
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3）池田，他　NTN TECHNICAL REVIEW「自動車用
電動ボールねじアクチュエータ」NO. 77 P45～
48，2009年

4）濱村，他　2007年自動車技術会秋季学術講演会資
料「新2．OL連続リフト可変動弁機構付ガソリンの
開発」P17～22，2007年
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[ 製品紹介 ]

トランスミッション用低トルク深溝玉軸受
Low Torque Deep Groove Ball Bearing for Transmissions

1.  はじめに

地球環境問題への対応として，自動車の省燃費化を

実現するため，トランスミッション用軸受に対しても

低トルク化の要求が高まっている．本テクニカルレビ

ュー「自動車業界の市場・技術動向」にも掲載させて

いただいているが，トランスミッションのフリクショ

ンロス低減は，転動体と軌道面が線接触である円すい

ころ軸受について長年にわたり積極的な開発が進めら

れてきた．

一方，転動体と軌道面が点接触で回転する深溝玉軸

受のトルクは元々低いことから，さらなるトルク低減

は困難と言われていた．しかし，保持器形状を適切に

見直すことでトルク低減に成功した

図1に低トルク深溝玉軸受を示す．本軸受は剛性お

よび寿命を損なうことなく低トルク化を実現した．ま

た，もの造りの面からも新たな設備を必要としない．

To achieve low fuel consumption for the environmentally-driven requirement, we have developed to
focus on the tapered roller bearings as low friction.  

NTN continues to develop to focus on ball bearings by analysing of friction in oil lubrication and
developed low torque deep groove ball bearing for transmissions. This paper introduces the structure
and performance of the subject bearing.

近年，環境問題を背景とした自動車の低燃費化が進められている．このため，自動車
のトランスミッション用途には，これまでころ軸受である円すいころ軸受の低トルク
化が積極的に進められてきた．
NTNでは，深溝玉軸受についても油潤滑でのトルク発生要因を分析することで，低ト
ルク深溝玉軸受を開発した．本稿では開発品の軸受の構造と性能について紹介する．

佐々木 克 明* Katsuaki SASAKI

*自動車事業本部　自動車技術部

図1 低トルク深溝玉軸受
Low torque deep groove ball bearing
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2.  低トルク深溝玉軸受

2. 1  構造と特長

開発した低トルク深溝軸受は，図2のように従来品

の保持器ポケット部内側(転動体案内面)に凹形状を設

けることでボールと保持器の接触面積を小さくし，こ

の部分で発生する油のせん断抵抗を低減した．

その結果，従来品比25％のトルク低減に成功した．

低トルク保持器 
(ポケット部内側：凹形状) 

 

従来品 開発品 

図2 構造と特長
Structure and features

1転走面の転がり粘性トルク 

　軌道面と転動体の間に介在する油から受ける油膜 
　反力により生じるトルク 

2転動体の弾性変形トルク 

　転動体の繰り返し弾性変形によるトルク損失 

3差動すべりによるトルク 

4スピンすべりによるトルク 

　軌道面と転動体の周速差により生じるすべりトルク 

5保持器－転動体間の油のせん断トルク 

　保持器の転動体案内面と転動体の間で生じる油の 
　せん断抵抗によるトルク 

6潤滑油の粘性による攪拌トルク 

　転動体と保持器による油の掻き揚げトルクと掻き 
　分けトルク 
 
 
 
 

1

2

3

4

5

6

図3 深溝玉軸受のトルク要因
Torque factor of deep groove ball bearing

軸受:6207，Fr=500N 
Ni=4000min-1，ATF 30℃， 
噴霧または跳掛 

転がり粘性トルク 
差動すべりによるトルク 
転動体の弾性変形トルク 
保持器部油のせん断トルク 
 

26%

71%
2%
1%

保持器の改良により油のせん断トルクと攪拌トルクを削減 
寿命・剛性に影響なし 

軸受の内部諸元と使用環境により決まる 
寿命・剛性に影響する 

図4 トルク要因割合
Torque factor ratio

トランスミッション用低トルク深溝玉軸受

2. 2  トルク発生要因について

深溝玉軸受のトルク発生要因は，図3に示すように

6項目ある．

項目1～4は軸受内部諸元によって決まり，計算で

求めることができる要因である．項目5の「保持器－

転動体の間の油のせん断トルク」は保持器の仕様によ

って決まり，項目6の「潤滑油の粘性による攪拌トル

ク」は油の性状および供給量に大きな影響を受ける．

近年では低燃費化のため，供給油量は減少する傾向

にあり，油浴よりも噴霧または跳ね掛けに近い潤滑形

態が増加している．本軸受ではこれらの使用環境下に

おいて，大きな割合を占める項目5に着目し低トルク

化を図った．

2. 3  トルク低減手法

図4に深溝玉軸受6207を低負荷高速回転条件で運

転したときのトルク要因毎の割合を示す．噴霧または

跳ね掛けを想定した潤滑条件の場合，“油の攪拌抵抗”

によるトルクは極僅かであるため，ここからは除外し

た．“転がり粘性抵抗”“差動すべり”“転動体の弾性

ヒステリシス損失”は内部諸元と使用環境から決まる

ため，これらの要因は寿命，剛性面にも影響すること
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図6 低トルク保持器（ポケット部内側）
Low torque cage (Inside of cage)

になる．そこで本条件ではトルク要因の約７割を占め

る“保持器部油のせん断抵抗”に着目し，保持器の形

状を改良することでトルク低減することに成功した．

図5および式（1）より，保持器部の油のせん断抵

抗を低減するには“すべり面積 S”を小さくすること

が有効である．そこで図6に示す波型鉄板保持器のポ

ケット部内側に凹形状を設け，すべり面積を小さくし

た．このことでボールと保持器の接触面積が減り，油

のせん断抵抗を低減させることができた．
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油のせん断抵抗　F=η      s

ボール 

保持器ポケット面 

保持器ポケット部油膜 

A

A部拡大 

粘度η 油膜厚さ h

すべり面積 s

h

u
………………式（1） 

図5 保持器ポケット断面
Cage cross section

試験軸受 

静圧テーブル 

Ni

接線力感知 
ロードセル 

油噴霧 

Fr

図7 トルク測定方法
Method of torque measurement

時間 T  sec

回
転
ト
ル
ク
 

油噴霧 

噴霧後 10sec

噴霧後 50sec

開発品 

従来品 

0 25020015010050

図8 6207トルク比較試験結果
Torque measurement result of ball bearing

2. 4  性能評価

トランスミッション用軸受として一般的な6207で

開放形低トルク玉軸受の性能確認を実施した．

2. 4. 1  トルク測定結果

図7の試験機および測定方法において以下の条件で

実施した．図8に6207のトルク比較試験結果を示す．

開発品は保持器凹形状の効果で油のせん断抵抗が低減

し，従来品に対し25％トルクが低減した．また，保

持器のポケット面積の減少分と油のせん断抵抗の減少

分の理論値は一致していることが認められた．

・試験軸受：6207

・軸受寸法：φ35×φ27×17

・ラジアル荷重：500N

・回転速度：4000min-1

・潤滑油　：ATF 30℃　噴霧潤滑方式
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図11 応力解析結果
Stress analysis

開発品 

従来品 
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鋲加締め部 

鋲加締め部 すみR部 

すみR部 

保持器外側から 
見た応力分布 
 

ボール案内面から 
見た応力分布 

図9 対象軸受
Analysis bearing

開発品 従来品 

図10 保持器解析モデル
Analysis model of cage

1

2

3

4
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2. 4. 2  保持器強度

保持器強度については，図9に示す開発品と従来品

の保持器強度比較をＦＥＭ解析および試験により確認

した．

・対象軸受：6207

・軸受寸法：φ35×φ72×17

（1）応力解析

従来品と開発品に同一条件の負荷を与えて発生する

応力をＦＥＭ解析で比較した．

･転動体位置4：周方向荷重49N*1を負荷

･転動体位置1～5（4除く）：拘束

*1 FF車軽自動車用トランスミッション デフサイド軸受にお
ける2速エンジン50％負荷トルク条件に相当．

図10に片側半周分の保持器モデルを示し，その保

持器モデルを解析した結果を図11（応力分布図）に

示す．従来品，開発品ともに左半分の図はボール案内

面から，右半分の図は保持器外側からみた応力分布図

である．

応力解析の結果，最も高い引っ張り応力が発生する

部位は鋲近傍のすみＲ部であり発生応力は従来品，開

発品ともに同等であった．低トルク保持器の凹部にも

応力は発生するが，すみR部より小さい応力であり強

度への影響はない．

（2）強度確認試験

保持器が破損する原因は，過大モーメント作用時の

ボールの遅れ進みによる保持器への負荷である場合が

多い．そこで軸受に過大モーメント荷重を与え，保持

器強度を確認した．表1に開発品と従来品の保持器強

度比較試験条件を示し，図12に試験結果を示す．

開発品・従来品ともに破損時間と破損形態は同等で

あった．破損は図13に示す，すみＲ部と鋲加締め部

からの破断であり，図11のFEM解析結果と一致する

結果となった．以上より，開発品は保持器に凹形状を

設けることで保持器の強度が低下することはなく，従

来品と同等の強度であることが確認された．

トランスミッション用低トルク深溝玉軸受



3.  おわりに

本稿ではトランスミッション用低トルク深溝玉軸受

の技術を紹介した．本軸受は寿命および剛性を損なう

ことなく，大幅な低トルク化を実現した軸受である．

もの造りの面についても，新たな専用機を必要とせず

に生産可能としているため，今後のNTN主力商品とし

て市場展開していく．

参考文献
1）2001年度精密工学会秋季大会学術講演会講演論文
集
・転がり軸受の油浴潤滑下における攪拌トルク
(第1報，第2報)

2）NTNベアリングエンジニア,6-1(1957),784-792
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図12 保持器強度試験結果
Result of cage strength
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図13 保持器の各部名称
Parts name of cage

表1 試験条件
Test conditions

13.7 Nm

1800 min-1

 破損まで 

モーメント荷重 

回転速度 

運転時間 
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[ 解　説 ]

オートテンショナの技術動向
Technology Trends of Auto Tensioner 

1.  はじめに

自動車用エンジンでは，クランクシャフトの回転を

カムシャフトと補機類に伝達するため，ベルトやチェ

ーンを用いる．オートテンショナは，ベルトやチェー

ンの張力を適正に保つ役割を果たしている．

近年，地球温暖化を初めとする環境問題への関心が

強まり，車の環境負荷低減に対する要求がますます高

まっている．各国でも数値目標を掲げた燃費規制が打

ち出され，CO2排出削減や省エネルギーに対応する低

燃費化技術の開発が進められている．

このような背景から，オートテンショナにも燃費向

上に繋がるエンジンの小型・軽量化への対応に加え

て，カムシャフト駆動・補機駆動システムとしての低

燃費化技術や低フリクション化の要求が高まっている．

本稿では，これらの技術動向，市場ニーズに対応す

るNTNのオートテンショナについて紹介する．

Auto Tensioner has been widely adopted for the automobile engines since 1980’s , with the trend
towards high-performance automobile engines, in order to improve durability and to achieve low
noise of the timing belts which are used for the camshaft drive. In recent years , a further downsizing
of the engine and the demand to improve reliability becomes strong, and major trends include a
change from timing belts to timing chains and use of serpentine drives with single accessory drive
belt. Furthermore, about the concerning for environmental issues including global warming becomes
strong, the development to reduce the fuel consumption technology is speed up, and making to
compact, lightening, and the demand of to be low friction are more required to Auto Tensioner.

NTN supplies various types of hydraulic Auto Tensioner for camshaft drive system and accessory
drive system , this article introduces the current technology of Auto Tensioner.

自動車用エンジンの高性能化に伴い，カムシャフト駆動に広く用いられているタイミン
グベルトの騒音低減ならびに耐久性向上を目的として1980年代からオートテンショナ
が採用されるようになった．近年では，エンジンの更なる小型化や信頼性の向上の要求
が強くなり，タイミングベルトからタイミングチェーンへの変更や補機駆動ベルトを一
本掛けするサーペンタイン化が大きな流れとなっている．更には地球温暖化を初めとす
る環境問題への関心が強まり，低燃費化技術の開発が急がれ，オートテンショナにもコ
ンパクト化，軽量化，低フリクション化の要求が高まっている．
NTNでは様々な種類のオートテンショナを商品化し，市場のニーズに対応しているが，
本稿ではこれらオートテンショナの最新技術動向について紹介する．

2.  エンジン駆動方式の動向

エンジンのカムシャフト駆動は，エンジンのピスト

ンと，吸気と排気を行うカムの動きを同期させるため，

かみ合い伝動によるタイミングベルトまたはタイミン

グチェーンが必要となる．図1，図2にレイアウト例

を，図3にカムシャフト駆動方式の市場シェア変遷を

示す．

NTNは，両方のカムシャフト駆動方式に対応するオ

ートテンショナをラインナップしている．

チェーン駆動は，ベルト駆動に比べ，燃費に影響を

及ぼすフリクションロスが大きいとされているが，静

粛性に優れるサイレントチェーンの普及と共に，エン

ジン全長短縮による小型化や信頼性の向上を目的にチ

ェーン化が進み，ベルト駆動よりチェーン駆動の全体

に占める割合が増加する傾向となっている．

また，チェーン駆動はエンジンオイルを潤滑油とし

佐 藤 誠 二* Seiji SATO

*自動車事業本部　自動車技術部
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テンション・ 
アイドラ・プーリ 

カムシャフト・ 
タイミング・プーリ 
（排気） 

カムシャフト・ 
タイミング・プーリ 
（吸気） 

クランクシャフト・ 
タイミング・プーリ 

テンショナ 

図1 タイミングベルト用レイアウト例
Layout of timing belt

て使用するため，すすの混入などオイル劣化の影響を

受けることから，ディーゼルエンジンへの普及は遅れ

ていた．しかし，チェーンの表面処理技術の向上など

による高強度化が進み，現在はディーゼルエンジンへ

の適用も広がっている．

補機駆動方式は，多数の補機類を駆動するため，Ｖ

リブドベルトなどによる摩擦伝動が使用されている．

ベルト方式はクランクシャフトから各補機へ各々ベル

トを掛ける多本掛けから，エンジンの全長が短縮可能

な，図4に示す複数の補機を１本のベルトで駆動する

チェーンテンショナ 

レバーガイド 

クランクシャフト・ 
スプロケット 

カムシャフト・ 
スプロケット 

固定ガイド 

回転方向 

チェーン 

図2 タイミングチェーン用レイアウト例
Layout of timing chain
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図3 カムシャフト駆動方式の市場シェア変遷
Transition of cam-shaft drive system market share

（出典：2009年10月号　月刊トライボロジー）

オルタネータ 

アイドラ 

エアコン 

パワー 
ステアリング 
ポンプ 

クランクシャフト・プーリ 

オートテンショナ 

ウォーターポンプ 

図4 補機ベルト用レイアウト例
Layout of accessory belt

サーペンタイン方式へと進み，現在，国内ではサーペ

ンタイン方式が約80％の車に採用されている．

また，低燃費化技術として注目されているアイドル

ストップシステムでは，スタータを使用せず，オルタ

ネータから補機ベルトを介してエンジンを再始動させ

る機構が実用化され，オートテンショナにも新たな機

能が必要となると共に，複数の異なるオートテンショ

ナをレイアウト上に配置する方式の採用が始まってい

る．

NTN  TECHNICAL REVIEW No.79（2011）
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オートテンショナの技術動向

セパレート型 

プーリアーム一体型 

プーリ内蔵型 

基本型 

ショート型 

超小型 

図6 各種タイミングベルト用オートテンショナ
Various auto tensioner for timing belt

3.  オートテンショナの種類と構造

3. 1  タイミングベルト用オートテンショナ

ベルトへの張力の与え方としては，プーリ組み付け

時に大きな張力を与えるだけの場合と，張力調整機能

を有したオートテンショナを組み付ける場合がある．

オートテンショナには減衰構造によって，摩擦式と油

圧式に大別できるが，NTNのオートテンショナは初期

のベルト張力を低く抑えることでフリクション低減が

可能な油圧式を採用している．

図5にNTNオートテンショナの基本構造を示す．

バルブリテナ 

鋼球 

セパレータ 

プランジャ 
スプリング 

リターン 
スプリング 

ロッド 

オイルシール 

止め輪 

ピン 

オイル 

ウェアリング 

シリンダ（アルミ合金） 

気液二相 

2点支持 

通路短縮 

圧力室小 

バルブスリーブ 

プランジャ 

空気 

図5 オートテンショナの基本構造
Structure of auto tensioner

プーリアーム一体型は，油圧ダンパ部とプーリアー

ムを一体化したものであり，低コスト化，省スペース

化が図れる．また，プーリ内蔵型は，油圧ダンパ部を

プーリ内部に収納することで省スペースとなり，固定

式テンショナからの置き換えが可能である．

3. 2  タイミングチェーン用オートテンショナ

チェーン駆動の場合，カムシャフトとクランクシャ

フト間のチェーンは，各種ガイドにより摺動案内され

ており，ガイドとの摺動抵抗がフリクションロスとな

り，チェーン張力の影響を受ける．従いベルト駆動用

に比べ，オートテンショナ仕様の最適化が重要となる．

オートテンショナ仕様の最適化は，一般的に各種エ

油圧式オートテンショナは，内部に封入した油を利

用した減衰構造を持ち，NTNは，高温時の油の膨張を

吸収し高い密封性を確保することを目的に空気と油の

二相構造とし，油のシールにはオイルシールを用いて

いる．また，温度変化や経時変化によるベルト長さの

変化に対しても内部のスプリングにより追従し，張力

を調整可能なため，ベルトに摩耗や伸びが生じても，

設定張力の変化が殆どなく，初期に決定した適正なベ

ルト張力を，ベルトが寿命に至るまで維持できる．

図6にNTNの各種タイミングベルト用オートテンシ

ョナの形式を示す．

軽量化，コンパクト化の要求に対して，NTNではア

ルミシリンダを採用し軽量化を達成しており，基本型

のオートテンショナをベースとして，軸方向にコンパ

クト化したショート型，全体のサイズを縮小した超小

型を開発し，量産している．
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ターゲット ギャップセンサー 

ロードセル 

図7 チューニング測定実施例
Example of measurement of engine tuning

鋸歯ねじ式 リング式 

図8 タイミングチェーン用オートテンショナ
Various auto tensioner for timing chain

ンジンに対してチューニングを行い，最適仕様を選定

している．エンジンによっては，オートテンショナの

内圧を調整するリリーフバルブ機構を設定するなど，

特殊な減衰機能を採用しチェーン張力を抑制する場合

もある．図7にチューニング測定実施例を示す．

時の押込まれ量をどの位置でも小さく一定に保つこと

ができる特長を有しており，エンジン始動時の低騒音

化に貢献している．

図8にNTNタイミングチェーン用オートテンショナ

の形式を示す．

従来，機械式のテンショナを採用していた２輪車用

エンジンに対して，リリーフバルブ機構をコンパクト

に油圧式オートテンショナに内蔵することで，高回転

エンジン向けへの対応が可能となり，大型スポーツバ

イクにもNTN油圧式オートテンショナが多く採用され

ており，国内でも高いシェアを有している．

また，チェーン駆動におけるオートテンショナの最

適化では，エンジン始動時の挙動も考慮する必要があ

る．

エンジン始動時はオイルポンプからの油の供給が遅

れることから，オートテンショナへのオイル供給が不

足しチェーンのバタつきが懸念される．そのため，エ

ンジン停止時の押し込まれを防止するノーバック機構

が必要となる．

NTNでは，ラチェット機構を簡易化したリング式と，

ねじの摩擦抵抗を制御し無段階のノーバック機構を実

現した鋸歯ねじ式を採用している．

リング式は，ノーバック機構として，事前に設定し

た軸方向移動量の押込まれを許容しながら，段階的に

オートテンショナの押込まれを防止する構造で，オー

トテンショナの軸心と同心上に配置したリングの弾性

を利用したコンパクトな機構を採用している．

鋸歯ねじ式はNTN独自のノーバック機構で，高回転

域までのチェーン振動に追従し，かつ，エンジン停止

オートテンショナの軽量化において，NTNは従来か

ら，アルミシリンダの採用を図っているが，リング式

では，ラチェット機構の代わりに線材を使用したレジ

スタリングを用いてノーバック機能を達成し，構造を

簡素化することでさらに軽量・コンパクトなオートテ

ンショナを開発した．

鋸歯ねじ式においては，従来の鋸歯ねじ諸元を見直

し，負荷容量を減少させることなく，ねじ部品の有効

径を小径化することで，更なる軽量化を行っている．

なお，本変更を行うことで鋸歯ねじ部の加工性が向上

し，製造工程の大幅な短縮と機械加工の廃止による，

材料歩留まりも向上させている．

タイミングチェーンのフリクション低減には，エン

ジン運転時とエンジン始動時のエンジントルク変動を

考慮する必要がある．

鋸歯ねじ式のオートテンショナはこの点において優

れている．鋸歯ねじ式の場合，ノーバック機能を発揮

するまでの押し込まれ量はねじ部のバックラッシュ量

に相当し，大幅に小さく設定できる．また，鋸歯ねじ

のどの位置でも同様に機能することから，無段階とな

ることが大きな特長である．このため，静粛性の面で

有利であると共に，テンショナ内部のスプリング荷重

により発生する推力は最小限とすることができ，チェ

ーン張力およびフリクションロスを低減できる．

エンジンでフリクション低減効果を評価した結果を

図9に示す．ラチェット式（リング式）の場合，エン

ジン始動時に騒音を発生させないため，プランジャ推

力は大きいが，鋸歯ねじ式は低いプランジャ推力でも
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騒音はなく，クランクシャフトの駆動トルクも小さい

ことが確認された．

また，エンジンへの組み付け方法の変更による軽量

化の工夫も行っている．NTNが開発したセルフマウン

ト式オートテンショナは，従来のエンジンへの組み付

け方法とは異なり，テンショナ本体に直接組み付け用

のねじを形成し，エンジンに直接締め付け固定するタ

イプで，固定用ねじ部品の削減が可能となり，エンジ

ンとしての軽量化に貢献する．

図10にセルフマウント式オートテンショナを示す．

0
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 110 120

0.5

1.0

1.5

2.0

2.5

3.0

プランジャ推力　N

トルク差：0.47 Nm

鋸歯ねじ式始動音OK

ラチェット式始動音OK 
（振幅1mm以下） 

ク
ラ
ン
ク
軸
ト
ル
ク
　

N
m

図11 補機ベルト用オートテンショナ
Auto tensioner for accessory belt

プーリブラケット プーリ 

オートテンショナ 

図9 クランクシャフト駆動トルク低減評価結果
Crankshaft drive torque reduce evaluation result

図10 セルフマウント式オートテンショナ
Self-mount type auto tensioner

クランクシャフト 
・スプロケット 

カムシャフト・スプロケット 

3. 3  補機ベルト用オートテンショナ

従来，補機駆動方式は多本数掛のベルトシステムが

一般的だったが，エンジンの全長短縮，軽量化，メン

テナンスフリー，ベルトの組み付け作業性向上を目的

に，補機全体を一本のベルトで駆動するサーペンタイ

ン化が進んでいる．

補機ベルト用オートテンショナには，摩擦抵抗をダ

ンパとして利用する摩擦式とオートテンショナ内部に

封入したオイルを油圧ダンパとして利用した油圧式が

ある．NTNは，経年変化や温度変化による特性変化が

少なく，常に安定した張力を維持することが可能な油

圧式を採用している．

図11にNTN補機ベルト用オートテンショナを示す．

NTNでは，プーリ，プーリブラケットを含めたユニ

ットでの対応を行っており，3Dモデルによるエンジ

ン関連部品との干渉確認やFEM解析を行い，軽量化

と高剛性を達成している．

油圧式オートテンショナの特長として，ベルトの摩

擦伝動に必要な最低張力を得るためのスプリングと油

圧ダンパ部の機能を独立して設定が可能という特長が

ある．これは，大きな減衰力が必要な場合でも，最低

張力を上昇させることなくチューニングすることがで

き，補機ベルトのフリクションロスを抑制することが

できる点で有利である．

近年，環境対応から燃費向上を目的に，エンジンの

アイドルストップシステムとしてISG（Integrated

Starter Generator）あるいはBSG（Belt Starter

Generator）と呼ばれるシステムが実用化されている．

図12にISGシステムでの補機ベルトレイアウト図を

示す．



このシステムは，一旦停止したエンジンを再始動さ

せる際，スタータ兼オルタネータを使用して，回転力

を補機ベルトを介してクランクシャフトに伝え始動さ

せる．

オートテンショナには再始動時の高トルクが作用し

た際でも，ベルトがスリップしない減衰力を発生させ

ることが要求される．

スタータ兼オルタネータでエンジンを始動させる

際，慣性の大きいクランクシャフトを駆動させること

から，ベルトに大きな張力が発生する．このため，先

に述べた利点を生かし，高減衰力仕様のNTN油圧式オ

ートテンショナが採用されている．

また，最近ではこれらアイドルストップシステムが，

ハイブリッド車にも適用され，排気量の大きいエンジ

ンにも採用され始めている．図13に摩擦式テンショ

ナを併用した例を示す．

補機ベルトシステムとしては，エンジン始動時によ

り大きな駆動トルクが負荷されるため，ベルトスリッ

プを防止し，信頼性を向上する目的で摩擦式オートテ

ンショナをスタータ兼オルタネータの直後に配置し，

油圧式オートテンショナと併用するタイプも開発され

ている．これにともないNTNでは，オートテンショナ

の軽量・コンパクト化を目的に，ショート型補機オー

トテンショナを開発した．

図14にショート型補機オートテンショナを示す．

本オートテンショナは，内部のオイル循環経路として，

高圧室へのオイル供給経路を高圧室の下側に見直すこ

とでオイル封入空間を確保し，スプリングも内蔵化す

ることで15％のコンパクト化を達成した．また，ば

ね座部を樹脂化することによって10％の軽量化を達

成した．
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図12 ISGシステムのベルトレイアウト
Belt layout of ISG system

スタータ兼オルタネータ 
油圧式オートテンショナ 

クランク 
プーリ 

摩擦式 
オートテンショナ 

ウォータポンプ 

スタータ兼オルタネータ 

オートテンショナ 

クランクプーリ 

図13 摩擦式テンショナを併用したレイアウト
Layout within friction type auto tensioner and hydraulic

auto tensioner

樹脂ばね座 

オイルシール 

スプリング 

図14 ショート型補機オートテンショナ
Short type auto tensioner for accessory belt
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4.  オートテンショナの将来

市場では，更なる低燃費化を目指して，フリクショ

ンロスの低減を優先したシステム検討が開始されてい

る．先に述べたようにベルトあるいはチェーンの張力

を抑えることがフリクションロスの低減には有効であ

り，オートテンショナには，必要最小限の減衰力を安

定的に発揮することが要求される．

また，プーリ軸受やチェーンガイドなどの周辺部品

の低フリクション化など，NTNで開発している技術と

の併用など，今後，適用の増加が予想されるアイドル

ストップシステムなどの低燃費化技術を含めたシステ

ム全体の最適化検討が重要と考える．

5.  おわりに

本稿ではエンジンのカムシャフト駆動および補機駆

動システムの技術動向とそのシステムに使用されるオ

ートテンショナに要求される機能とNTNで開発したオ

ートテンショナの技術動向について紹介した．

今後も環境負荷低減を目的としたエンジンの低燃費

化のニーズは強まると予想される．

今後もNTNはこれらの要求に応えるオートテンショ

ナの開発を行うと共に，周辺部品を含めたシステム全

体での検証を進め，市場の多様化するニーズに応えて

いく．
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[ 製品紹介 ]

NTN-SNR 自動車用泥水環境対応・低トルクストラット軸受
NTN-SNR Low Torque Strut Bearing for Severe Environment

1.  まえがき

自動車用のストラット軸受は，マクファーソン式サ

スペンションのアッパー部に用いられ，前車輪操舵時

のストラットの動きをスムーズに揺動させる機能を持

っている.

近年，泥水環境が厳しい条件で使われる市場が増加

しており，ストラット軸受のシール性向上が求められ

ている．一方，シール性を向上させるとシールトルク

が増加し，操舵安定性に影響をおよぼすため必要以上

のトルク増加は課題が残る.

The main reliability issues of Automobile strut bearing is sealing, that must be protected from
severe environment as a muddy water intrusion. Based on its know-how and experience, NTN-SNR
developed the 2nd. Generation Strut Bearing

This article introduces the feature of NTN-SNR floating seal and performance its sealing and
bearing torque.

自動車用ストラット軸受は，泥水浸入を代表とする過酷環境に対応するシール
の信頼性が挙げられる。これまでのノウハウ・経験から，NTN-SNRは第2世
代ストラット軸受を開発した．
本稿では，開発軸受のフローティングシールの特長や性能について紹介する．

NTN-SNR Gérald MIRABEL*
NTN 山 路 晋** Susumu YAMAJI

**NTN-SNR ROULEMENT  Automotive Equipment Engineering
**自動車事業本部　自動車技術部

サスペンション 
マウント 

ストラット軸受 

スプリング 

ダンパー 

図1 マクファーソン式サスペンション構造
McPherson suspension architecture

今回，シール性を確保し低トルクを両立したシール

付きストラット軸受について紹介する.

2.  マクファーソン式サスペンションの構造

典型的なマクファーソン式サスペンションの構造を

図1および軸受周辺構造を図2に示す．このサスペン

ション構造は，全世界の乗用車の約7割に採用されて

いる.

ストラット軸受が位置するアッパー部はタイヤハウ

ジング内にあり，路面からの泥水飛散を直接受ける環
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サスペンション 
マウント 

ストラット軸受 

サスペンション 
ベローズ 

スプリング 

図2 ストラットの軸受周辺構造
Strut bearing and surrounding structure

境で使用される.

NTN-SNRのストラット軸受は，車種・周辺構造に

合わせて設計しているが，プレス軌道輪と樹脂ケース

を組み合わせた図3に示す第2世代ストラット軸受が，

近年主流となっている.

第2世代ストラット軸受 
構成部品

2nd. Generation strut bearing listing :

アッパートップカバー
Upper top cover

スプリングシート
Spring seat

フローティングシール
Floating seal

軌道輪
Bearing race

ボールおよび保持器
Balls and retainer

図3 フローティングシール付き第2世代ストラット構造
2nd. Generation strut bearing structure with floating seal

スプリングが伸びた状態 通常状態 スプリングが縮んだ状態 

図4 スプリングの伸縮による荷重分布図
Spring load distribution

NTN-SNR 自動車用泥水環境対応・低トルクストラット軸受

3. 第2世代ストラット軸受の構造および特長

第2世代ストラット軸受の構造を図3に示す.

¡樹脂部品（01，02）にて軸受部品を収納し，サス

ペンションマウントおよびスプリングなどの周辺部

品に組み付けられる.

¡フローティングシール（03）

¡プレス軌道輪（04，06）

¡保持器およびボール（05）

¡グリース

第2世代ストラット軸受は，アッパートップカバー

とスプリングシートに樹脂を用いており，スプリング

荷重で軸受全体に変形が発生する．図4は，スプリン

グ荷重が負荷された時のストラット軸受の荷重分布例

を示す．サスペンションストロークによるスプリング

長さの変化によりストラット軸受が受ける荷重は大き

く変動し，スプリング端面の円周方向の不均一な荷重

がストラット軸受自体を変形させている.

第2世代ストラット軸受に発生するこの変形は，ス

トラット軸受のアッパートップカバーおよびスプリン

グシートの樹脂部品同士で形成する図5に示すラビリ

ンスを増大させ，軸受内部への水浸入を容易にさせ

る.

万一，軸受内部へ水が浸入した場合，軌道面の発錆

の他に，サスペンションスプリングの荷重振幅により

軌道面にはフレッティング摩耗（FBE :  False

Brinelling Effect）が発生する. このフレッティング

摩耗によりドライバーは，走行時や特に車庫入れ時の

ステアリング操作で異音や振動を感じるため，その対

応として水浸入を防止する構造が不可欠である.

ラビリンス 

図5 ストラット軸受のラビリン
ス構造と水浸入経路

Labyrinth structure and water pass
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スプリングシート(02) 
右側移動時 

スプリングシート(02) 
左側移動時 

微
小
移
動 

微
小
移
動 

すきま大 すきま小 

トップカバー(01)と 
シール（03）の 
接触圧力は常に一定 
 

図6 フローティングシールの接触状態
Interference between seal and top cover

4.  フローティングシールの特長

厳しい泥水環境で使用されるストラット軸受は，多

量な水やダストおよび泥水が直接かかるため，NTN-

SNRは近年，図3に示すシール性能と低トルクの両者

を満足するフローティングシール付きストラット軸受

を開発した.

このシールのコンセプトを図6に示す．フローティ

ングシール（03）は，上部に位置する樹脂製アッパ

ートップカバー（01）と接し，どの位置においても

樹脂製スプリングシート（02）間に適切なラビリン

スを形成する．

フローティングシールは，樹脂部品同士のラジアル

およびアキシアル方向変位に対し，スプリングシート

に設けられた溝の中を自在に動くことでフローティン

グシールとアッパートップカバーは常に良好な接触状

態を保つ．このフローティングシールが，軸受内部へ

の水やダストおよび泥水の侵入を防ぎ，同時に低トル

クを両立する.

シールの材質も重要な要素であり，NTN-SNRはポ

リアセタール材（POM）を標準として採用している．

また，耐摩耗性に優れているだけでなく，組み込み時

に必要な弾性も有することから，この材料を選定して

いる.
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ストラット軸受 

泥水ノズル 

図7 マクファーソンサスペンションでの泥水試験機
Sealing test with McPherson suspension

5.  フローティングシールの性能評価

NTN-SNRでは各自動車メーカからの要求に対応す

るため，さまざまな性能評価を行っている．特に，シ

ール性評価はサスペンションアッシーを用いて実施し

ており，実車により近い環境を再現した試験を行なっ

ている．図7に泥水試験装置を示す.

標準的な試験条件を以下に示す.

¡揺動角度：±40°

¡荷　　重：6490N（代表例）

¡泥水ノズル：2箇所

¡泥 水 量：3R/min（ノズル1箇所）

¡運転サイクル：6時間吹付け2時間乾燥

¡試験温度：常温

NTN-SNRの従来品，フローティングシールタイプ

および他社品の構造例を図8～10に示し，これらの

泥水試験結果を図11に示す。

NTN-SNRのフローティングシールタイプ（図9）

は，図8に示す従来構造と比べ軸受内部への水浸入が

90％も大幅に減少している.

また，図10に示す他社製のスプリングカバーにシ

ールリップを成形した構造は，初期のシール性は非常

に良いが，樹脂部品の変形による偏荷重でシールが局

部的に摩耗するため，NTN-SNRのフローティングシ

ールタイプよりも38％劣ることが確認された.
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水
浸
入
度
  
 %

従来品 NTN-SNR 
フローティング 

シール 

他社製 

水浸入度 
90％減 

水浸入度 
38％減 

図11 泥水試験結果
Muddy water test results

回
転
ト
ル
ク
 

NTN-SNR 
フローティング 

シール 

従来品 他社製 

シール部分 
軸受部分 

回転トルク 
50％減 

図12 回転トルク試験結果
Torque test results

さらに，ストラット軸受の回転トルクにおよぼすシ

ールの寄与度を図12に示す．他社品に対して，NTN-

SNRのフローティングシールタイプは50％のトルク

低減効果があることがわかる.

執筆者近影

Gérald MIRABEL

NTN-SNR ROULEMENT
Automotive Equipment

Engineering

山路　晋

自動車事業本部
自動車技術部

図8　NTN-SNR従来品 
NTN-SNR conventional design

図9　NTN-SNRフローティングシール 
NTN-SNR floating seal

図10　他社製シールリップ成形タイプ 
Competitor design : overmolded lips seal

NTN-SNR フローティングシール 成形されたシールリップ 

6.  あとがき

NTN-SNRはストラット軸受の信頼性向上となる独

自のシールコンセプトを開発・標準化した.

現在，本フローティングシール付ストラット軸受は

新規車両へ順次採用されている．本製品を引続きさま

ざまな自動車メーカへ供給し，あらゆる車両走行時に

おける信頼性向上に貢献してきたい．

NTN-SNR 自動車用泥水環境対応・低トルクストラット軸受
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[ 製品紹介 ]

NTN-SNR ウォータポンプ用低トルク・高負荷容量プーリ軸受ユニット
NTN-SNR Low Torque and High Capacity Pulley Bearing Unit for Water Pumps

1.  はじめに

二酸化炭素排出量/燃料消費量の削減および製品の

信頼性向上がウォータポンプ用プーリ軸受ユニットに

も求められており，これらの市場要求に対応する軸受

の機能改善が必要である．

本稿では，新たに開発したフランジを介して外輪を

軸と結合する手法を取り入れ，取り扱い性が良く，コ

ンパクトで高性能なウォータポンプ用プーリ軸受ユニ

ット(以後，開発品)を紹介する．

2.  構　造

エンジンへのウォータポンプ適用部位を図1に示

し，その構造を図2に示す．ウォータポンプの基本機

能はベルトの回転をタービンの回転に伝えることであ

る．従来品（図2(左)）は軸受外輪が固定され，軸受

内輪を兼ねた軸が回転する内輪回転構造となってい

Water pump for car engine activates the circulation of coolant between engine and heat
exchangers. This is a very important part needing high reliability, especially for seal and bearing that
are the strategical components of this pump. 
Actual evolutions and additional functions of timing and accessory belts lead to have higher load,
temperature and lever arm on the bearing. Therefore bearing internal design must take these
conditions into account. 

Pulley bearing unit of NTN-SNR for water pump has been developed to meet market demands. 
This papers introduces the structure and performance about developed pulley bearing unit for

water pump.

エンジンと熱交換機（ラジエターなど）にクーラント(冷却水)を循環させる自動車エン
ジン用ウォータポンプは高い信頼性が求められる重要部品であり，特にその構成要素で
ある軸受とシールは重要な役割を担っている．
近年，エンジンの進化により，タイミングベルトや補機ベルトプーリの使用条件も厳し
くなり，それにともない，ウォータポンプ用プーリ軸受ユニットも高温・高負荷で使用
されるケースが多いため，これらを考慮した軸受設計が必要とされる．
NTN-SNRのウォータポンプ用プーリ軸受ユニットは，市場要求に基づいて開発を行った．
本稿では開発したウォータポンプ用軸受ユニットの構造と性能について紹介する．

NTN-SNR Sebastien BRISSON*

*NTN-SNR ROULEMENT  Automotive Equipment Engineering

図1 エンジンへの適用部位
Application site

る．また，クーラント（冷却水）の漏えい防止のため

外部の雰囲気との間にダイナミックシールと呼ばれる

シールを配するが，特に高速回転時のシールの耐久性

を確保するため，シールリップから微量なクーラント

を流す構造とする必要がある．
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図3 開発品断面
Cut model of the developed water pump

一方，開発品（図2(右)）では，ユニット外周に配

された軸受外輪がプーリと共に回転し，軸受内輪が固

定された従来品とは異なる外輪回転構造を採用する．

軸受外輪と軸とを新規部品であるフランジを介して結

合することで，この構造は実現可能となる．この際フ

ランジは，外輪から軸にトルクを伝えるとともに軸振

れを抑える機能も有する．また，本構造により同じユ

ニットサイズでも軸受外径を大きくすることが可能で

あり，その結果，軸受ボール個数を増やすことで高負

荷容量化への対応も容易である．さらに，開発品では

ベルトからの荷重位置を軸受幅の中央部とする設計が

可能となり，その結果，軸受内部面圧が低減され軸受

の長寿命化が図られる．図3には開発品の断面を示し

た．

また，図4に示すように本ウォータポンプ軸受ユニ

ットの外輪にＶリブドプーリあるいはタイミングプー

リを組み付けることで，同一サイズのウォータポンプ

軸受ユニットでも様々なタイプのプーリが適用可能に

なる．

Pump body

Turbin

Belt contact surface

Bearing

Shaft

Dynamic Seal 

Flange

開発品の構造 従来品の構造 

図2 ウォータポンプの構造
Water pump structure

Vリブドプーリ タイミングプーリ 

図4 開発品によるプーリ対応事例
Applications of the bearing unit

NTN-SNR ウォータポンプ用低トルク・高負荷容量プーリ軸受ユニット
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図6 外輪の曲げ工程
Bending process of outer ring

3.  特　長

外輪回転構造の軸受ユニットには2種の適用形態が

挙げられる．ひとつは，コンプレッサー用軸受のよう

に単純に軸受外輪にプーリ部材を装着するタイプ，も

うひとつは開発品で採用した軸受外輪自体をプーリ部

材として使用し，その外輪と軸をフランジを介して結

合するタイプであり以下の特長を持つ．

1. 同一ユニットサイズの場合，軸受外径を大きくで

きるため大径ボールが採用可能で，高負荷容量

化／長寿命化が可能

2. 組み立てによる軸振れを軽減

3. ウォータポンプ重量の低減

4. 同一サイズの標準軸受ユニットで，様々な寸法お

よび種類のプーリへの適用が可能

軸受外輪とフランジとの結合部分と外輪曲げ加工部

写真を図5に示す．図中の写真に示すように，フラン

ジの全外周面に外輪端部の曲げ加工で結合され，この

フランジと結合するための外輪の曲げ加工工程を図6

に示す．

また，軸受ユニットの外観を図7に示す．フランジ

側面には穴抜き加工が施されており，軸受ユニットを

ウォータポンプ筐体に組み付けする際，この穴から内

輪を押し込み圧入することで軸受ユニットの組み付け

を容易にしている．
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穴抜き加工部 

図7 軸受ユニット外観
Appearance of the bearing unit

図8 標準シールの断面形状
Standard seal section design

さらに，前項にて記載したダイナミックシールは耐

久性確保のため，シールリップから微量のクーラント

を流す必要がある．従来品では，流れ出すクーラント

が軸受内に浸入しやすい構造であり軸受の短寿命を引

き起こす可能性があった．

しかし，開発品の構造では，クーラントはこの穴を

経由して排出されるため，クーラントの軸受内浸入に

起因する軸受短寿命化を回避できる．

外輪曲げ加工部 

図5 軸受外輪とフランジの結合
Attachment of outerring and flange

4.  性　能

4. 1  シールトルク

従来品は，ダイナミックシールから微量のクーラン

トを流すため，3重構造のシールリップを持つ特殊な

シールを用いておりシールトルクが高くなっている．

外輪回転構造の開発品では，前述の通りダイナミック

シールから微量のクーラントを流しても直接軸受寿命

に影響を及ぼさないため，図8に示す断面形状を持つ

標準シールが適用可能であり，トルクも低く抑えるこ

とができる．軸受トルクの測定結果を以下に示す．

・ウォータポンプ全体：0.05Ｎｍ

・軸受ユニットのみ　：0.03Ｎｍ
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軸とフランジの締め代 

最低要求仕様値 

締め代：0.035～0.085mm

締め代：0.025～0.075mm

適合 結
合
ト
ル
ク
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図9 軸とフランジ間の締め代と結合トルクの関係
Relationship of interference between shaft and flange

and resistance torque
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図10 外輪とフランジ間の結合トルク
Creep torque between outer ring and flange

4. 2  結合トルク

開発品では新たにフランジを追加することで，外輪

回転構成とした．このフランジと軸，および外輪とが

適切な結合強度を持つことを確認するため以下の評価

をおこなった．

4. 2. 1   軸とフランジ間の結合トルク

図9に軸とフランジ間の圧入締め代と結合トルクの

関係を示す．軸とフランジ間の結合トルクは両者間の

締め代で決定され，締め代を調整することで，常に最

適な結合トルクが得られる．軸とフランジの締め代が

0.035～0.085ｍｍの場合，結合トルクの変動幅は

10Ｎｍ以内である．

一方，軸とフランジの締め代が0.025～0.075ｍ

ｍの時は，結合トルクは最大17Ｎｍ変動する．なお，

量産品では，結合トルクが42～51Ｎｍの範囲に収ま

るよう締め代を適切に管理しており，要求値である結

合トルク20Ｎｍ以上の条件を満たす．

執筆者近影

Sebastien BRISSON

NTN-SNR ROULEMENT
Automotive Equipment

Engineering

4. 3  耐久性能

以下の試験条件で耐久試験を実施した．

1高速耐久試験条件

・回転数　　　：7500min-1

・ラジアル荷重：2000N

・雰囲気温度　：110℃±10℃

・テスト時間　：1000h

1高負荷耐久試験条件

・回転数　　　：2250min-1

・ラジアル荷重：3500N

・雰囲気温度　：110℃±10℃

・テスト時間　：1000h

上記試験条件での社内試験において軸受損傷は認め

られなかった．また，顧客のベンチ試験でも破損は発

生していない．

5.  まとめ

本稿では，外輪回転の新規構造を採用したウォータ

ポンプ用プーリ軸受ユニットを紹介した．今後，ウォ

ータポンプメーカとも連携し，自動車メーカ向けを中

心に更なる拡販を目指し，二酸化炭素排出量の削減や

燃費改善に貢献していきたい．
4. 2. 2  外輪とフランジ間の結合トルク

図10に量産品の外輪とフランジ間の結合トルクの

実測結果を示す．ウォータポンプとして必要な外輪と

フランジ間の結合トルク（要求仕様値）は，最低

20Nmであるが，量産品の結合トルクは80Nm程度

であり，ばらつきを考慮しても要求仕様を十分満たし

ている．

NTN-SNR ウォータポンプ用低トルク・高負荷容量プーリ軸受ユニット
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[ 解　説 ]

転がり軸受最適設計システムの開発
Development of System for Rolling Bearing Design Optimization

1.  はじめに

地球環境問題への対応として，自動車の省燃費化要

求が高まっている．それに伴い，トランスミッション

またはデファレンシャルギヤに用いられる転がり軸受

（以下，軸受と記載する）の低トルク化や小型軽量化

の要求が高まっており，この設計技術向上に各社がし

のぎを削っている1)．

この部位に使用される軸受は，寿命・剛性・安全率

などのさまざまな要求特性を満足させる必要がある

が，省燃費化要求に応えるためには，これらに加えて

さらに低トルク化および小型軽量化の要求を満足する

必要がある2)．要求特性を満足する仕様を得るために

は，設計して要求仕様を確認するという試行錯誤の繰

返しが必要であり，非常に多くの工数がかかる．与え

られた条件（サイズ）の中では，要求仕様を満足させ

ることができないこともあり，特に円すいころ軸受お

よびアンギュラ玉軸受は要求特性に影響を与える設計

因子が多く，複数の荷重条件の中で要求特性を満足さ

せる設計を確立することは非常に難しい．

There are demands for rolling bearings used in automotive transmission and differential gear, to
improve their torque, size, weight, life and rigidity.
In order to achieve those demands, a system for rolling bearing design optimization has been
developed. This paper introduces the system with application examples.

自動車のトランスミッションまたはデファレンシャルギヤなどで使用される転が
り軸受の低トルク化，小型軽量化，長寿命化，高剛性化などの要求に対し，最良か
つ最速で転がり軸受仕様を提案できる転がり軸受最適設計システムを開発した．
本稿では転がり軸受最適設計システムの紹介と実施例について述べる．

近年，CAE分野では最適化解析が浸透しつつある

が3)，前述のような用途には，各種要求特性を制約条

件として，トルク最小またはサイズ最小，長寿命，高

剛性などを目的関数として設定すれば，最適化解析に

より検討が可能である．

今回，上記目的に対応して，トルクまたは寿命を向

上させる設計変数を最適化するルーチンと，その機能

を実現させるための詳細設計ルーチンとを組み合わせ

た最適設計システムを開発した．以下にその最適設計

システムを紹介する．

NTNでは2008年秋より円すいころ軸受の最適設計

システムが本格稼動しており，世界に先駆けて開発さ

れたものであると考えている．

今 田 大 介* Daisuke IMADA

丹 羽 健* Tsuyoshi NIWA

上 野 崇** Takashi UENO

魚 住 朋 久** Tomohisa UOZUMI

**自動車事業本部　CAE技術部
**自動車事業本部　自動車技術部
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デファレンシャル 

リア側 

フロント側 

デファレンシャル 
サイド用軸受 ピニオンシャフト 

支持用軸受 

図1 円すいころ軸受の適用例
Example of applied taper roller bearing

表1 軸受組み合せ
Bearing arrangement

2.  最適設計システム

2. 1  適用範囲

図1はリアのデファレンシャルへ円すいころ軸受が

適用された例である．今回開発したシステムでは，こ

のように1本の軸を支持する2個の軸受を計算対象と

しており，2個の軸受の最適自動設計を同時に行うこ

とが可能である．これにより円すいころ軸受およびア

ンギュラ玉軸受のような接触角を持つ軸受において，

2個の軸受の接触角バランスを考慮した最適設計が可

能である．本システムで設計できる軸受は玉軸受（深

溝玉軸受・アンギュラ玉軸受）と円すいころ軸受に分

けられる．表1に本システムで計算可能な軸受の組み

合せを示す．表1の組み合せでミッション用軸受の約

90％をカバーできる．

2. 2  最適設計システムの機能説明

本システムの検討フローを図2に示す．まず，軸受

の組み合せを決定し，軸受の内径，外径，幅，荷重条

件などを入力後，変数（転動体個数など）を設定して

計算を実行する．転動体および保持器は実績データベ

ースを用いれば，品種統合が可能である．

計算の詳細としては，まず初期値を用いて軸受諸元

が設定され，寿命や面圧などを計算し解析を行う．そ

の結果を最適化プログラムが読み取り，要求仕様を満

足し，目的関数や制約条件を考慮して，さらに最適な

解になるよう変数を定義し，それを諸元として再度計

算を繰り返す．最適解の探索には応答曲面法4）を用い

ている．尚，ハウジングの詳細な剛性データがあれば，

ハウジング剛性を考慮した設計も可能である．

図2右側の「計算プログラム」は

1 軸系に作用する荷重から軸受荷重を求めるプログ

ラム

2 軸受転動体荷重や転走面の接触面圧算出プログラ

ム

3 クラウニング量計算プログラム

4 軸受負荷容量計算プログラム

5 軸受トルク計算プログラム

6 軸受寿命計算プログラム

7 質量計算プログラム　　　などがある．

客先要求 
実績D/B

軸受諸元設定 

解析結果 取込 
出力 

計算 計算プログラム 最適計算  

組合せを選択 

深溝玉 
アンギュラ玉 

¡転動体 
¡保持器 

目的関数への 
影響度合いを 
考慮した諸元 
変更 円すいころ 

NO

YES

目的関数 
制約条件 

ハウジング剛性考慮， 
寿命，面圧　など 

各仕様ごとの最適解 
（長寿命，低トルク，軽量化，高剛性） 

図2 最適設計システムの計算プロセス
Calculation process of program for design optimization

転がり軸受最適設計システムの開発

深溝玉軸受 アンギュラ玉軸受 円すいころ軸受 

○ ○ － 

○ ○ － 
－ － ○ 

深溝玉軸受 

アンギュラ玉軸受 

円すいころ軸受 
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本システムでは目的関数に，以下の項目の設定が可

能である．

¡計算寿命

¡トルク

¡質量

¡軸受剛性

制約条件には以下の項目の設定が可能で，上限およ

び下限の範囲を指定することが可能である．

¡計算寿命

¡安全率

¡接触面圧

¡軸受剛性

¡トルク

¡つば部PV値（円すいころ軸受のみ）

¡軸受寸法（設計諸元寸法） など

2. 3  最適設計システムの効果

本システムを使用することにより，従来の方法に比

べて，設計検討時間を大幅に短縮することに成功した．

図3に設計工数（設計検討のみ）の所要日数比較を

示す．特に円すいころ軸受における時間短縮効果は大

きい．

3.  検討実施例

3. 1  最適化の概要

本システムを使用して，軸方向長さのコンパクト化

に重点を置いた制約条件下で，低トルク化を目的関数

とした円すいころ軸受の最適化検討の概要を紹介す

る．

検討対象は図1で示したデファレンシャルのピニオ

ンシャフト支持用軸受とする．最適化の検討イメージ

を図4に示す．

検討前は要求寿命に対し，若干の余裕がある状態で

ある．低トルク化を目的関数として最適化することで

要求寿命を満足し，それに併せて最小のトルクとなる

軸受内部諸元とする．

このように最適化することで，寿命および寸法など

の要求機能を満足した最もトルクの低い軸受を設計す

ることが可能となる．
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図3 設計検討所要工数比率
Comparison of design study time

フロント側 リア側 

最適化 

リア側 

リア側 

リア側 

フロント側 

フロント側 

フロント側 

検討前 

検討前 検討後 

要求 
寿命 

検討後 低トルク化 

《寿命》 

《トルク》 低トルク化 

低トルク化 

図4 ピニオンシャフト支持軸受の最適化のイメージ
Optimization image of pinion shaft support bearings
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図5 CVTデフ部の構造
Structure of CVT diff part

CVTデフサイド用円すいころ軸受 

反エンジン側軸受 

エンジン側軸受 

拡大 

図6 最適化結果1
Optimization result 1

エンジン側 反エンジン側 

検討前 

検討前 

検討後 

検討後 

トルク比 

接触角α＝22˚ 接触角α＝15˚

接触角α＝23˚15' 接触角α＝15˚22'

（エンジン側と反エンジン側軸受の 
　トータル比率で示す） 

寿命比 

面圧比 

1.10

1.05

1.00

0.95

0.90

軸受仕様 軸受性能 

Cr =54,000 N
Cor =65,000 N

Cr =53,000 N
Cor =70,000 N

Cr =52,500 N
Cor =65,500 N

Cr =54,000 N
Cor =67,000 N

α 

3. 2  最適化の実施例

本システムを使用して最適化検討を実施した円すい

ころ軸受の検討例を以下に示す．検討対象軸受は，図

5に示すCVTのデフサイド用円すいころ軸受とした．

≪最適化検討例1≫ 寿命最大化の最適化検討

＜目的関数＞

寿　命　：最大

＜制約条件＞

トルク　：現行以下

面　圧　：現行以下

軸受寸法：現行同等

検討対象軸受を用いて，寿命最大を目的とした最適

化を実施する．図6に軸受仕様と軸受性能の比較を示

す．

基本的に円すいころ軸受は接触角（α）を大きくす

ると定格荷重は低下するが，軌道面の面圧とトルクも

低下する．これは，特にエンジン側軸受は，大きなス

ラスト荷重を負荷しており，接触角を大きくすること

によりスラスト負荷能力が向上することに起因する．

今回の最適化では，計算寿命が最大化となるような

左右軸受の接触角バランスとしたことで，面圧とトル

クも低減している．

≪最適化検討例2≫ トルク最小化の最適化検討

＜目的関数＞

トルク　：最小

＜制約条件＞

寿　命　：現行以上

面　圧　：現行以下

軸受寸法：現行同等

同じ軸受を用いて，今度はトルク最小を目的とした

転がり軸受最適設計システムの開発



最適化を実施する．図7に軸

受仕様と軸受性能の比較を

示す．

この最適化では，トルク

低減のため接触角を大きく，

ころ長さを小さくしたこと

で軸受の定格荷重は低下す

るが，左右軸受の接触角バ

ランスを最適にしたため，

計算寿命としては同等を確保

でき，面圧も低減している．

4.  おわりに

本稿にて紹介した最適設計システムは，以下の特長

を有する．

＜転がり軸受最適設計システムの特長＞

¡制約条件を満たしながら，目的関数（寿命，トルク，

質量，軸受剛性）が最大（最小）となる設計が可能

¡1軸2個の軸受で接触角を持つ円すいころ軸受やア

ンギュラ玉軸受において，左右接触角バランスを考

慮した軸受設計が可能

¡転動体や保持器などの製作実績データベースによる

品種統合が可能

¡従来に比べ設計検討時間が大幅に短縮

¡初心者でも熟練者と同レベルの設計が可能
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図7 最適化結果2
Optimization result 2

エンジン側 反エンジン側 

検討前 

検討前 

検討後 

検討後 

トルク比 

接触角α＝22˚ 接触角α＝15˚

接触角α＝25˚57' 接触角α＝16˚1'

（エンジン側と反エンジン側軸受の 
　トータル比率で示す） 

寿命比 

面圧比 

1.10

1.05

1.00

0.95

0.90

軸受仕様 軸受性能 

Cr =54,000 N
Cor =65,000 N

Cr =48,000 N
Cor =58,000 N

Cr =52,500 N
Cor =65,500 N

Cr =51,000 N
Cor =64,500 N

本システムを用いることで，低トルク化や小型軽量

化などの目的に応じた軸受を短期間で設計し，顧客へ

の設計提案が迅速にできる．
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ション用商品の技術動向と開発商品, NTN
TECHNICAL REVIEW No. 75, 2007

3）長谷陽夫, 丹羽健, ハブベアリング軽量化開発への形
状最適化手法の適用, NTN TECHNICAL REVIEW
No. 73, 2005

4）山川宏 他, 最適設計ハンドブック, 朝倉書店, 2003
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[ 論　文 ]

転がり軸受用鋼の超長寿命域までのせん断疲労特性の迅速評価
Rapid Evaluation of Shear Fatigue Properties of Rolling Bearing Steels

Up to Giga-cycle Regimes

1.  はじめに

転がり軸受の内部起点型はく離に先立つ初期き裂の

発生を支配する応力の1つとして，表層に繰り返し作

用する交番せん断応力（ほぼ両振り）が挙げられる1）．

せん断疲労特性はねじり疲労試験によって得ることが

できる．引張圧縮疲労試験(軸荷重疲労試験，回転曲

げ疲労試験)の場合，負荷回数107回における疲労強

度を疲労限度とすることが慣習的であるが，転がり軸

受では，潤滑条件が良好な場合，高負荷を与えても

107回程度では内部起点型はく離は起きないため，せ

ん断疲労特性を見極めるには超長寿命域までの評価が

必要である．しかし，従来のねじり疲労試験機は低負

荷周波数である．例えば負荷周波数10Hzの場合，

***先端技術研究所
***静岡大学工学部機械工学科
***静岡大学名誉教授

In rolling bearings, subsurface flaking failures occur under pure rolling contact fatigue conditions. In such
failures, one of the crack initiation factors is believed to be the repetitive orthogonal shear stress. The shear
fatigue properties can be obtained by torsional fatigue testing. However, up until now, it has been all but
impossible to establish the shear fatigue properties of giga-cycle regimes because of conventional low loading
frequency tortional fatigue testers. By contrast, ultrasonic fatigue testing is employed to assure high loading
speeds.

We have developed an ultrasonic torsional fatigue tester which enables for the rapid evaluation of shear
fatigue properties. A loading frequency of 20,000 Hz is quite high, and as such results in a radical reduction of
testing duration. For example, when loading cycles of 1010 are applied, the conventional testers (loading
frequency: 10 Hz) require over 32 years to complete testing, as compared with the ultrasonic torsional fatigue
tester requires only seven days. This tester is effective for the property evaluation of rolling bearing steels. 

転がり軸受の純粋な転がり疲労による内部起点型はく離に先立つ初期き裂の発生を支配する
応力の1つとして，表層に繰り返し作用する交番せん断応力が挙げられる．せん断疲労特性は
ねじり疲労試験によって評価できるが，低負荷周波数の従来のねじり疲労試験機では超長寿
命域までの評価は事実上不可能である．
高強度な転がり軸受用鋼のせん断疲労特性の迅速な評価を目的として，加振周波数
20,000Hzの超音波ねじり疲労試験機を開発した．従来機(負荷周波数:10Hz)では，1010回
の負荷を与えるのに32年以上を要するのに対し，超音波ねじり疲労試験機では，約7日で終
了することができ，転がり軸受用鋼の特性評価に極めて有効である．

坂 中 則 暁* Noriaki SAKANAKA
松 原 幸 生* Yukio MATSUBARA
島 村 佳 伸** Yoshinobu SHIMAMURA
石 井 仁*** Hitoshi ISHII

1010回の負荷を与えるには32年以上かかり，超長寿

命域の評価は実質不可能である．

迅速疲労特性評価法の1つに超音波軸荷重疲労試験

があり，この評価結果は多数報告されている．一方，

超音波ねじり疲労試験に関する研究は，2007年末時

点ではほとんど報告されておらず，扱われた供試材は

Al合金2-4）や軟鋼5）であり，与えられる最大のせん断

応力振幅は約260MPaであった．2008年以降，2

件の高強度鋼，すなわち598HVのばね鋼6），

817HVの浸炭鋼7）の評価結果が公表されたが，それ

らによると，せん断応力振幅の最大値は，前者は約

600MPa，後者は約800MPaである．

これまでの超音波ねじり疲労試験機では，高強度鋼

を広負荷範囲で評価することは困難であった．そのた
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図1 超音波ねじり疲労試験機の模式図
Schematic of ultrasonic torsional fatigue tester

ねじり 
振動コンバータ 

ねじり 
振動拡大ホーン 

試験片 

め，高強度な転がり軸受用鋼の広負荷範囲のせん断疲

労特性の迅速評価を目的として，超音波ねじり疲労試

験機（加振周波数20,000Hz，両振り）を開発した．

本報では，超音波ねじり疲労試験機の開発とそれによ

る軸受鋼JIS-SUJ2のせん断疲労特性評価について述

べる．

2.  超音波ねじり疲労試験機

2. 1  超音波ねじり疲労試験機の構成

図1に本体の構成を示す．主要部品はねじり振動コ

ンバータ（加振周波数範囲20,000±500Hz），アン

プ，ねじり振幅拡大ホーンである．ねじり振動コンバ

ータは定格出力300Wと小さいが，試験片の形状と

ねじり振幅拡大ホーンを適正化して，試験片に高いせ

ん断応力を安定して与えられるようにした．

繰り返しせん断応力を負荷すると試験片にき裂が発

生し，ある程度進展すると共振周波数が低下する．共

振周波数が変動幅の設定しきい値を超えると，試験片

が破損したと見なし，試験を停止するようにした．

2. 2   試験片の設計

図2に試験片の模式図を示す．試験片はダンベル型

で，肩部長さL1，半弦長さL2，肩部半径 R2，最小径部

半径R1，円弧半径 Rで決定される．試験片の設計にあ

たっては，任意のL2，R2，R1を与え，共振周波数

f=20,000Hz，ヤング率 E=204GPa，ポアソン比

ν=0.29，密度ρ=7,800kg/m3（E，ν，ρは

SUJ2の実測値）とともに（1）～（6）式に代入すれ

ば，理論解のL1が求まる5）．円弧半径 RはR1，R2，L2

から求まる．当初，この理論解のL1で試験片を製作し

たが，共振しなかった．

G＝ 

ω＝2πf

α＝

L1＝

β＝

k＝ω 

2 (1+ν)

E

ρ 
G

L2

1

k

1

k

1

R1
2

R2
2

………………………………（1） 

……………………………………（2） 

…………………………………（4） 

………………………………（5） 

…（6） 

…………………（3） arccos h

arctan

（      ） 

［ 
α2 - k2

］ ｛βcoth（βL2）-αtanh（αL2）｝ 

そこで，FEMによる自由ねじり共振の固有値解析

を行ったところ，理論解のL1の試験片のFEMモデル

では共振周波数が19,025Hzとなり，ねじり振動コ

ンバータの加振周波数範囲である20,000±500Hz

を外れた．固有値解析で共振周波数が20,000Hzと

なるようなL1を求めることにより，20,000Hz付近

で共振するようにした．

図3に試験片のFEMモデルにて自由ねじり共振の固

有値解析を行って求めたねじり角θと，表面のせん断

応力τの軸方向分布を示す．試験片の端面ねじり角θend

が0.01radの場合であり，このときの試験片最小径部

の表面に作用する最大せん断応力τmaxは526MPaと

なった．したがって，線形弾性の範疇では，θendとτmax

の関係は（7）式のようになる．

τmax＝5.26×104θend ……………………（7） 

なお，図2の試験片には平行部がないため，最小径

部には若干の応力集中が生じる．しかしながら，応力

集中係数はα=1.054であり8），さほど大きくはない．
なお，（7）式から求まるτmaxはα=1.054を含む値
である．
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図2 試験片の模式図
Schematic of specimen

図3 自由ねじり共振の固有値解析で求めたねじり角θと表面のせん断応力τの軸方向分布
(試験片の端面ねじり角θendが0.01radの場合)

Distributions of torsional angleθand shear stress τat specimen’s surface calculated by eigenvalue analyses of free torsional resonance
(Torsional angle at specimen’s end face θend= 0.01 rad)

2. 3  試験片とねじり振幅拡大ホーンの相互形状の

適正化

試験片最小径部の表面に作用する最大せん断応力

τmaxは，試験片を大きくするほど大きくなる．しかし

ながら，試験片を大きくすると共振が不安定になって

試験が停止する現象が起きた．そこで，試験片はアン

プ出力90%まで安定して共振する大きさにし，ねじ

り振幅拡大ホーンの拡大率を向上させた．

図4に高効率ねじり振幅拡大ホーンの形状と，

FEMモデルにて自由ねじり共振による固有値解析で

求めたねじり角の軸方向分布を示す．振幅拡大ホーン

は20,000Hz付近で共振するように設計，調整され

ている．素材はTi合金である(ヤング率E=116GPa，

図4 高効率ねじり振幅拡大ホーンの形状と
ねじり角の軸方向分布

Shape of high efficient horn to magnify torsional amplitude and
distribution of torsional angle in axial direction

0
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ポアソン比ν=0.27，密度ρ=4,460kg/m3）．大端

面のねじり角θend_Lが0.000418 radの場合，小端

面のθend_Sは，0.018 radとなり，ねじり角の拡大率

は43.1倍である．
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2. 4  試験片最小径部の表面に作用する最大せん断

応力振幅の測定

表1に試験片製作に用いた高炭素クロム軸受鋼JIS-

SUJ2の化学成分を示す．試験片は旋削，熱処理，研

削仕上げして製作した．熱処理は，加熱：830℃×

80min，油焼入：80℃，焼戻: 180℃×180minと

した．

試験片3本を用い，アンプ出力 P（%）を変えて端

面ねじり角θend（rad）を測定した．アンプ出力 Pを

10%から90%まで5%刻みで変え，図5のように測

定した端面ねじり幅2aから，端面ねじり角θendを求

めた．その結果，図6のように，Pとθendの間には直

図6 アンプ出力Pと端面ねじり角θendの関係
Relationship between amplifier output P and torsional

angle at specimen's end face θend

表1 使用したSUJ2の化学成分(wt%, Oはppm)
Chemical compositions of SUJ2 used (wt%, O: ppm)

C Si Mn P S Ni Cr Mo Cu 0

1.02 0.27 0.43 0.014 0.007 0.05 1.48 0.04 0.09 6

図5 端面のねじり幅2aとねじり角θendの関係
Relationship between torsional width 2a and  torsional

angle θend at specimen's end face

2a

θend

図7 間欠負荷の模式図
Schematic of intermittent loading

1プロセス 

減衰時間 
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線関係が見られ，回帰直線として（8）式が得られた．

（7）式と（8）式から，アンプ出力 Pと試験片最小径部

の表面に作用する最大せん断応力振幅τmaxの関係は

（9）式のようになる．（9）式から，P=90%でτmax

=951MPaとなり，高強度な転がり軸受用鋼をせん

断疲労破壊させるのに十分であることがわかった．

θend＝（1.96×10-4）P + 4.35×10-4 ………（8） 

τmax＝5.26×104θend＝10.3 P + 22.9 ……（9） 

fe ＝ 
(ts + td + tp)

f・td

…………………………（10） 

2. 5  間欠負荷における実質負荷周波数

図7に間欠負荷9）の模式図を示す．所定のアンプ出

力に達するのに0.01sを要する．この時間を立ち上げ

時間 tsとする．その間の負荷回数はカウントしない．

また，所定の加振時間 tdが過ぎてアンプ出力がゼロに

なっても，直ちに振動が止まるのではなく，減衰して

いく．その間の負荷回数もカウントしない．減衰して

いく時間も休止時間 tpに含める．したがって，加振周

波数を fとすると，実質負荷周波数 feは（10）式で求

まる．
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めたS-N線図であり，せん断疲労限度はτw0 =

577MPaとなった．

破損した試験片の表面の最大応力が作用するあたり

を観察したところ，すべてに図9のような，軸方向の

せん断型の初期き裂が見られた．

4.  考察

超音波ねじり疲労試験機（両振り）は，迅速ねじり

疲労試験機としてだけではなく，超長寿命域（例えば，

負荷回数1010回）までのせん断疲労特性を調べること

で，転がり軸受用鋼の疲労限面圧を推定できると考え

られる．近年の転がり軸受の長寿命化に伴って，ISO

規格には，寿命計算式に疲労限面圧が導入された10）．

以下では，疲労限面圧の推定について検討した．なお，

従来のねじり疲労試験機にて，本報と同等のSUJ2を

評価した結果，負荷回数が108回のオーダーまでは，

すべての試験片が破損したことから，せん断疲労限度

は存在しないという報告がある11）．図8から，108回

のオーダーは時間強度域であり，せん断疲労限度を求

めるには，それ以上の負荷回数が必要であると考えら

れる．

図8より，SUJ2のせん断疲労限度はτw0=577MPa

であった．線接触状態の場合，4. 3項で述べるように，

最大接触面圧 Pmaxは交番せん断応力振幅τ0の4倍に等

しくなる．疲労限面圧を見積もるには，以下の2つの

補正が必要と考える．図10は以下の補正を施した場

合のせん断疲労限度τw0である．

（1）破壊確率補正（4.1項参照）

（2）寸法効果補正（4.2項参照）

3.  超音波ねじり疲労試験によるSUJ2
のせん断疲労特性の評価

2.4項で試験片肩部下端のねじり角を測定するため

に製作したSUJ2製試験片を用いてせん断疲労特性を

評価した．評価に先立ち，表面粗さの影響をなくす目

的で，試験片を回転させながら試験片節部にエメリー

研磨（#500，#2000）とダイヤモンドラッピング

（粒径1μm）を施して鏡面状態にした．

試験片の発熱を抑えるため，乾燥エアを試験片節部

に吹き付けて強制空冷した．試験中に最小径部の温度

を放射温度計で側温したところ，せん断応力振幅が

700MPa以上では発熱が大きかったため，間欠負荷

の条件は加振時間0.11s，休止時間1.1sとした．

700MPa未満ではほとんど発熱しなかったため，負

荷回数107回までは加振時間0.11s，休止時間1.1s

とし，それまでに破損しなければ一旦試験を停止し，

加振時間1s，休止時間0.2sに変えて再開した．負荷

回数1010回まで破損しなければ打ち切りとした．加

振周波数を20,000Hzとすると，2. 5項の（10）式

より，実質負荷周波数は加振時間0.11s，休止時間

1.1sの場合は1,803Hz，加振時間1s，休止時間

0.2sの場合は16,529Hzとなる．

図8に超音波ねじり疲労試験機で間欠運転にて評価

して得たせん断疲労特性を示す．図8中の実線は，日

本材料学会の金属材料疲労信頼性評価標準JSMS-

SD-6-02の疲労限度型折れ線モデルにあてはめて求

図8 超音波ねじり疲労試験で評価して得たSUJ2の
せん断疲労特性

Shear fatigue property of SUJ2 evaluated by ultrasonic
torsional fatigue tester
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図9 せん断型の初期き裂の拡大写真
Magnified photo of initial shear-mode crack



4. 1  破壊確率補正について

疲労試験結果にはバラツキがあるため，疲労特性を

統計的に把握することが望ましい．そのためには，複

数応力水準で複数本の試験片を評価してP-S-N線図を

得ればよい．しかしながら，時間的制約から実施が困

難な場合が多いであろう．図8のせん断疲労特性から，

せん断疲労限度τw0を求めるのに日本材料学会の金属

材料疲労信頼性評価標準JSMS-SD-6-02を用いた．

それには少ないデータ数でP-S-N線図を得る機能があ

る．図10中の破線は，それによって得た破壊確率

10%のP-S-N線図であり，せん断疲労限度はτw0=

515MPaとなった．

4. 2  寸法効果補正について

ねじり疲労試験では，せん断応力は試験片表面で最

大，中心でゼロになる応力勾配をもつ疲労試験である．

ここで，引張圧縮疲労試験のうち，軸荷重疲労試験で

は平行部断面内の垂直応力は均一であり，平行部直径

によらず一定の疲労限度を示すことが知られている．

それに対し，応力勾配をもつ回転曲げ疲労試験では，

平行部直径が大きくなるにつれて疲労限度が低下し，

軸荷重疲労試験での疲労限度に漸近していく寸法効果

を示すことが知られている12）．それによると，引張

強度が異なる3種の鋼について，軸荷重疲労試験と平

行部直径を変えた回転曲げ疲労試験を行い，それぞれ

の疲労限度を求めている．その結果，鋼種によらず，

軸荷重疲労試験での疲労限度は，平行部直径が4mm

の回転曲げ疲労試験での疲労限度の約80%となって

いる．

上記のように，引張圧縮疲労試験では応力勾配をも

たない軸荷重疲労試験での疲労限度が安全側の基準に

なる．一方，ねじり疲労試験では平行部直径をいくら

大きくしても応力勾配をもつため基準が存在しない．

応力勾配をもつ以上，ねじり疲労試験でも寸法効果は

避けられない．そこで，図10では，ねじり疲労試験

についても，引張圧縮疲労試験の基準がそのまま適用

できると仮定した．つまり，超音波ねじり疲労試験片

の最小直径は4mmであるため，せん断疲労限度τw0

に係数0.8を乗じ，τw0=412MPaとなった．

4. 3  線接触状態の場合の疲労限面圧の推定

接触楕円の長軸半径aと短軸半径bの比b/aと2τ0

/Pmaxの関係は，近似的に（11）式で与えられる13）．

疲労限面圧を推定するためにτ0に乗じる係数は，b/a

の値を（11）式に代入して求めればよい．線接触状

態の場合，すなわち，b/a→0の場合，（11）式から

Pmaxはτw0の4倍に等しくなる．
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図10 破壊確率補正と寸法効果補正を施した場合のせ
ん断疲労限度τw0

Modified shear fatigue limits τw0 based on failure
probability and size effect
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転がり軸受用鋼の超長寿命域までのせん断疲労特性の迅速評価

破壊確率補正と寸法効果補正を施したせん断疲労限

度はτw0=412MPaであるため，疲労限面圧はPmax lim=

4τw0=1,648MPaと推定されることになる．ここで，

2007年に改訂された最新のISO規格10）では，疲労

限面圧が1,500MPaと定められている．今回実験的

に求めた疲労限面圧は，ISO規格とほぼ同等の値であ

った．

＝-1.00×10-3 +4.86×10-2

Pmax

2τ0

a

b

…………………（11） 

（   ） 4

a

b（   ） 3

-1.12×10-1 +5.00×10-1-7.44×10-3

a

b（   ） 2

a

b（   ） 



5.  まとめ

転がり軸受の純粋な転がり疲労による内部起点型は

く離に先立つ初期き裂の発生を支配する応力の1つと

して，表層に繰り返し作用する交番せん断応力（ほぼ

両振り）が挙げられる．しかし，転がり軸受を低負荷

で評価しても実質有限時間内では内部起点型はく離は

起きない．せん断疲労特性はねじり疲労試験によって

評価できるが，従来のねじり疲労試験機は低負荷周波

数であるため，超長寿命域までの特性評価は実質不可

能であった．

高強度な転がり軸受用鋼のせん断疲労特性の迅速評

価を目的として，超音波ねじり疲労試験機（加振周波

数20,000Hz，両振り）の自作に取り組み，試験片

に最大約950MPaのせん断応力振幅を与えられるも

のを開発した．それにより，高炭素クロム軸受鋼JIS-

SUJ2の低サイクル域から高サイクル域までのせん断

疲労特性を得ることができた．
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[ 論　文 ]

エンジンコンロッド用針状ころ軸受における保持器応力の2次元動力学解析
Two-Dimensional Dynamic Analysis of Cage Stress for Needle Roller Bearings

Supporting Connecting Rod in Reciprocating Engines

1.  はじめに

二輪車用の単気筒エンジンでは，組立形式のクラン

ク軸を採用しており，クランク軸とコンロッドとの連

結部（コンロッド大端）には，滑り軸受に比べ起動ト

ルクが小さい針状ころ軸受が多く使用されている．

コンロッドの小型・軽量化に伴って，針状ころ軸受

には負荷容量の向上が求められている．限られたスペ

ース内で軸受の負荷容量を向上させるためには，ころ

の長さや本数の増加が有効である．その反面，ころを

等間隔に保持する保持器の薄肉化を伴うため，保持器

強度が低下する．そのため，破損することのない必要

十分な強度を有する保持器の設計が重要であり，保持

器に発生する応力を精度良く算出することが求められ

ている．

コンロッド大端の針状ころ軸受の運動は複雑であ

る．内輪軌道はクランク軸中心回りに公転運動する．

外輪軌道は内輪軌道に対して揺動運動する．ピストン

からの筒内圧力荷重，コンロッドの往復運動と揺動運

動の慣性力，およびクランク軸の回転による遠心力が

軸受荷重として作用する．

*先端技術研究所

In this paper, the author numerically analyzed cage stress in needle roller bearings supporting connecting rods
used in reciprocating engines by using a dynamics model of rolling bearings considering both roller and cage
motions and elastic deformation of the cages. The analyses were conducted in four conceivable conditions in an
engine for a small-size motorcycle; maximum-torque, maximum-power, maximum-speed and overrun-speed.
These results show that cage stress rises at a moment immediately after the explosion and at a crank angle of
approximate 90 degrees after the top dead center in the intake stroke and the cage stress increases with the
crank rotational speed.

レシプロエンジンのコンロッドに用いる針状ころ軸受の保持器に発生する応力を，ころと保持
器の運動および保持器の弾性変形を考慮した動力学モデルを用いて数値解析により求めた．運
転条件は，想定した二輪車用のエンジンにおける，最大トルク，最高出力，最高回転速度およ
びオーバーランの4つとした．計算結果より，爆発力が作用した直後，および吸気行程におい
て上死点からのクランク角が90度付近である時に保持器の応力が増大し，またこの応力の最大
値は回転速度とともに増加することが確認された．

坂 口 智 也* Tomoya SAKAGUCHI

このように複雑な運動形態のため，コンロッド大端

の針状ころ軸受の保持器に作用する力やこれにより発

生する応力の実測は難しい．藤原らは，コンロッド大

端の軸受に作用する荷重を再現できる試験機を製作

し，保持器挙動の測定を試みているが，公転運動は含

まれていない1）．

実験的な究明が困難なため，ころや保持器の動力学

モデルを構築し，時々刻々の運動を数値計算で求める

ことが試みられている1）～3）．ただし，いずれの場合

も保持器はころや軌道面との接触部を除き剛体として

扱われており，保持器に発生する応力を求めるには至

っていない．

筆者は，保持器の弾性変形を考慮した転がり軸受の

動力学解析を試み4）5），遊星運動下の針状ころ軸受の

保持器に発生する応力が回転速度と共に増加し，実験

で保持器が短時間で破損する運転条件では，解析で求

めた保持器の最大の主応力が保持器材の疲労限を超え

ることを確認した5）．

本稿では，遊星運動用の動力学解析コード4）をコン

ロッド大端の針状ころ軸受に適用し，保持器応力に及

ぼす運転条件の影響を検討した．
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図1 解析対象と座標系
Analyzed objects and analysis coordinate

4サイクル単気筒125 cc相当 

　クランク半径 27.6 mm 
　コンロッド長さ 102.7 mm 
　コンロッド質量 0.0552 kg 
　コンロッド重心位置* 35.9 mm 
　（*：大端の中心からの高さ） 
　コンロッド慣性モーメント 202 kg･mm2 
　ピストン質量 0.0480 kg 

軸受諸元 

　内　径 26 mm 
　外　径 33 mm 
　ころ径 3.495 mm 
　ころ長さ 10.8 mm 
　ころ本数 16 

　潤滑油　動粘度 100.5 mm2/s @ 40 ℃ 
 　 11.8 mm2/s @ 100 ℃ 
　代表温度 135 ℃ 

表1 エンジンおよび軸受の主要諸元とその潤滑条件
Specifications of engine, bearing and lubrication condition

2. 解析方法

本解析の対象範囲は，図1に示すピストン，コンロ

ッド，クランク軸およびコンロッド大端の針状ころ軸

受である．主な解析仮定と計算方法を以下に示す．

1. ころ，保持器およびコンロッドのyz平面上の3自由

度の運動を考慮する．

2. モード合成法6）を用いて保持器の弾性変形を考慮

するi）．

3. クランク軸は，その中心が固定され，一定速で回

転する．

4. ピストンは，コンロッドの小端と滑らかな回転ジ

ョイントで連結され，かつシリンダー内を滑らか

に往復運動する（図1のy方向の並進運動のみを仮

定し，摩擦は無視する）．

5. ころ，保持器および軌道面は，互いに弾性接触し，

その垂直力はヘルツ接触に準じる．

6. 軌道面からころに作用する転がり方向へのすべり

によるトラクションを考慮する．トラクション係

数は，表面粗さに対する油膜厚さの比の影響を考

慮した関数でモデル化する7）．

7. 軌道面からころに作用する転がり接触による力に

は，油膜による転がり粘性抵抗力8）～10），油膜の

圧力による転がり方向分力8）10）を考慮する．本

稿では，これらの力をZhouらの計算方法10）にて

求める．

上記の仮定に基づき，ころ，保持器，コンロッド，

ピストンおよびクランク軸ならびにそれらの相互に働

く干渉力を汎用機構解析ソフト上にてモデル化し，各

部品の運動および保持器の変形とこれにより定まる応

力の計算を行った．

3.  解析対象

解析対象となるエンジンおよび軸受の諸元ならびに

その潤滑条件を表1に示す．

解析するエンジンの運転条件を表2に示す．実際の

エンジンでの代表的な4つの運転条件を対象とした．

爆発力を含む筒内圧力により作用するピストン荷重

は，図2の時間履歴を与えた．横軸のクランク角度の

0度は上死点である．

表2 エンジン運転条件
Operating condition of reciprocating engine

運転条件名 回転速度  min-1 最大ピストン荷重  kN

最大トルク 5,000 16.3

最高出力 7,500 13.9

最高速度 9,500 9.7

オーバーラン 10,500 7.6
i）モード合成法とは，単純な変形モードの足し合せで，複
雑な変形を再現する方法．

NTN  TECHNICAL REVIEW No.79（2011）
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4.  動力学計算の結果

最大トルク条件における主要部品の角速度，ピスト

ン荷重，軸受荷重，保持器のすべり率および保持器に

発生する最大主応力の時間履歴を図3に示す．図3 a）

における外輪の角速度の変動は外輪の揺動運動を表し

ている．保持器の角速度も概ね同期して変動している

ことがわかる．図3 c）に保持器のすべり率を示す．

保持器のすべり率は，軌道輪に対してころがすべらず

に運動する際の保持器の回転速度に対する，実際の保

持器の回転速度の低下率と定義する．図3 b）の軸受

荷重の大きさとの関連性をみると，荷重の低い領域で

すべりが増加していることがわかる．図3 d）は保持

器上の種々の点の最大主応力の時間履歴である（保持

器全域での最大応力の履歴を概観するために複数の点

の履歴を示した）．図中の "Com." は圧縮行程を，

"Exp." は膨張行程を， "Exh." は排気行程を，"Int."は

吸気行程を表す．主応力はシリンダー内で爆発が生じ

た瞬間（0.024 sと0.048 s）に急増し，以降緩や

かに減少している．

その他の3つの運転条件における荷重と保持器の主

応力の時間履歴を図4から図6に示す．図番が大きい

ほど，回転速度が高い条件となる．各図a）からわか

るように，回転速度とともに爆発力が生じない時間域

の軸受荷重は増加する．ピストンとコンロッドの慣性

力の増大のためである．上下死点でのこの慣性力の向

きはクランク中心から外側に向かう方向であるため，

慣性力と爆発力とは互いに逆向きとなる．そのため，

図2 各運転条件でのピストン荷重
Piston load in each operating condition

-360

0

5000

10000

15000

-270 -180 -90 0 90 180 270 360

P
is

to
n 

lo
ad

   
N

Crank angle   degree

Max torque
Max power

Max speed

Overrun

図3 最大トルク条件での解析結果
Various results of numerical analysis in condition of
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高速回転下の爆発時の軸受荷重は比較的小さいことが

わかる．保持器の応力については，回転速度が増加す

ると，吸気行程での応力は徐々に増加する．回転速度

とともに爆発時の保持器応力も増加するものの，吸気

工程での応力の増加に比べ，その増加率は小さい傾向

にある．

5. 保持器に発生する応力の増大メカニズム

上記の解析結果を詳細に検討した結果，保持器の応

力増大の主なメカニズムは，以下の2つと推定した．

1 爆発力によりすべらずに公転し始めたころが保持

器を押すとき．

2 吸気行程の90度（上死点からのクランク角）付近

において負荷圏から抜けたころが遠心力で飛ばさ

れ保持器の柱と衝突するとき．

以下，解析結果を例示しながら，上記の保持器応力

の増大メカニズムを考察する．

横軸をクランク角度とし，最大トルク（最も低速）

とオーバーラン（最も高速）の条件での軸受荷重，保

図4 最高出力条件での解析結果
Various results of numerical analysis in the condition of

"Maximum-power"
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図5 最高速度条件での解析結果
Various results of numerical analysis in the condition of

"Maximum-speed"
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図6 オーバーラン条件下の解析結果
Various results of numerical analysis in the condition to

"Overrun-speed"
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持器のすべり率および保持器の最大主応力を整理し図

7に示す．図中のクランク角度0は上死点を，

"Com./Exp." は圧縮工程から膨張行程を，"Exh./Int."

は排気工程から吸気行程を表す．保持器の応力は，保

持器の最大の主応力（種々の点の主応力の最大値）を

プロットした．

図7 a)の最大トルク条件では爆発直前に保持器す

べり率が上昇し，爆発直後に急速に低下する．この時，

前記の保持器応力の増大メカニズム1により，本条件

において最も高い応力が生じている．吸気行程の90

度付近において保持器のすべり率は最大となり，保持

器応力にはスパイク状のピークが認められる．このス

パイク状のピークは，前記の保持器応力の増大メカニ

ズム2によるものである．

最大トルク条件下での最大の主応力が生じた瞬間

（クランク角度10.5度）の軸受の運動状態を図8に示

す．クランク軸ならびに保持器の回転方向は反時計回

りである．保持器のカラーコンターは最大主応力の大

きさを表す．ピストンは図の上部に位置し，爆発力に

より軸受の上側が負荷圏となった直後の状態であり，

負荷圏で最大の主応力が発生している．軸受中心から

2時の位置にあるころが保持器の柱に反時計回りの力

を負荷している．図9 a)は，このころとその前後の保

持器の柱を模式図化したもので，爆発力が生じる前の

状態である．ピストンとコンロッドの慣性力により，

図の上側半分のころは軌道輪からの負荷は受けず，軸

受の公転運動により生じるころの遠心力ii）によりクラ

ンク中心から遠方側（図の上方向）へ押される．その

ため，この2時位置のころは公転運動前方の柱に接触

し，柱を変形させている．図9 b)は爆発力が作用した

瞬間の状態である．ピストン荷重のため，図の上側が

負荷圏となる．2時のころは，軌道面からの負荷の急

増を受け，すべらずに公転運動しようとする．その結

果，保持器の柱を大きな力で押し，さらに柱の変形を

増大させることになる．これがメカニズム1による保

持器応力の増大である．なお，最大の応力を生じさせ

るころの位置が2時である理由は，図9 a)において遠

心力により生じる公転前方の保持器の柱への力が比較

的大きいこと，および図9 b)において爆発力によるこ

ろ荷重が比較的大きく軌道面からの摩擦力が大きいこ

と，の2つの条件が共に満たされるためと考えられる．

図7 クランク角度に対する軸受荷重，保持器のすべり
率および保持器の最大の主応力

Bearing load, cage slip ratio and the maximum principal
stress of cage with respect to crank rotation angle
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ii）軸受回りのころの公転運動による遠心力は，外輪軌道に
垂直に作用するため，ころの公転運動および保持器への
力には影響しない．



図7 b) オーバーラン条件での結果において，保持

器の最大の主応力は，吸気行程の90度付近で認めら

れる．これは前記の保持器応力の増大メカニズム2に

よる．このときの軸受の運動状態を図10（上死点後

89.2度）に示す．図10 a)において軸受中心から5

時の位置にある非負荷圏のころが柱に強く衝突してい

る．その際の最大主応力は図10 b)に示すように，ポ

ケットの柱の隅で発生する．これは一般的な保持器破

損での発生箇所と整合する．

図11を用い前記の保持器応力の増大メカニズム2

を説明する．図11は，図10で最大主応力が生じたポ

ケットのころおよび保持器の柱（5時）を模式図化し

たものである．ピストンは右上側に位置しており，負

荷圏は右側となる．図11 a)は最大の主応力が生じる

前の状態で，5時の位置にあるころは負荷圏に入って
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図9 爆発時の保持器の応力上昇の発生メカニズム
Stress rise mechanism of cage at the explosion

図8 最大トルク条件下の保持器の最大の主応力発生時
（膨張行程 上死点後10.5°）

Bearing appearance when the highest principal stress in
the cage occurs in the maximum-torque condition (10.5°

angle after the top dead center in a explosion stroke )

図10 オーバーラン条件下の保持器の最大の主応力発
生時（吸気行程 上死点後89.2度）

Bearing appearance when the highest principal stress in
the cage occurs in the overrun-speed condition ( 89.2
degrees after the top dead center in a suction stroke )

a) 全体像 
Outline from the front view

b) 最大の主応力発生部 
Around the maximum stress observed area

a) 爆発直前の非負荷圏のころと保持器 
Roller and cage in non-load zone just before the explosion

b) 爆発時の保持器の柱への力 
Enhanced force on cage bar at the explosion
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いるため，保持器自転を加速させる向きの力を公転運

動前方の柱に負荷している．図11 b)はその直後で，

最大の主応力が生じた状態を表している．ころの公転

よりも負荷圏の移動が速いため，図11 b)では5時の

ころの負荷はなくなっている．その結果，軸受の公転

運動により生じるころの遠心力により図の左側へころ

が飛ばされ，ころ公転運動後方の柱と衝突する．この

衝突力によりポケット隅部の応力が上昇する．

6.  保持器の最大の主応力に及ぼす爆発力
およびクランク回転速度の影響

表2の各運転条件において，保持器に発生した最大

の主応力をクランク軸の回転速度に対して整理した結

果を図12に示す（Each condition）．ピストン荷重

は異なるものの，回転速度とともに応力も増加してい

るが，線形関係にはない．これは比較的低速である最

大トルク条件（5,000 min -1）と最大出力条件

（7,500 min-1）では上述のメカニズム1により最大

の主応力が発生し，高速である最高速度条件

（9,500 min-1）とオーバーラン条件（10,500 min-1）

ではメカニズム2により最大の主応力が発生したため

と考えられる．この確認のために，ピストン荷重を，

全くなし（常時0 N, None）または最大トルク条件

（最大荷重16.3 kN, Max. Torque）にそれぞれ固定

し，回転速度を変化させた場合の応力を計算し，図

12に追記した．ピストン荷重を負荷しない場合

（None）の最大の主応力は，クランク回転速度の1.4

乗にほぼ比例していることがわかる．メカニズム2に

より発生する応力は回転速度で支配されるためであ

る．一方，最大トルク条件のピストン荷重を設定した

場合（Max. Torque）は，ピストン荷重なし（None）

よりも全速度域で応力が上昇している．最高速のオー

バーラン条件でのピストンとコンロッドの慣性力によ

る軸受荷重は9 kNであり（図6 b）の排気・吸気行

程での上死点での軸受荷重値），設定したピストン荷

重16.3 kNがこれよりも大きい．そのため，メカニ

ズム1により保持器の応力が上昇し，メカニズム2に

よる応力を超えたものと考えられる．

図11 吸気行程で上死点後90度付近の保持器の応力上
昇の発生メカニズム

Stress rise mechanism of cage at an approximate 90 °
angle after the top dead center

a) 負荷圏の端にあるころと保持器の柱 
Roller and cage bars at the edge of load zone

b) 遠心力により外側の柱と衝突したころ 
Roller colliding with the outside bar of cage

due to the centrifugal force

図12 クランク速度に対する保持器の最大の主応力
The highest principal stress of cage in various operating

conditions with respect to crank rotational speed
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7.  まとめ

ころ，保持器およびコンロッドの運動と保持器の弾

性変形を考慮したコンロッド大端の針状ころ軸受の2

次元動力学解析を行い，保持器に発生する応力に及ぼ

す運転条件の影響を検討し，以下の結論を得た．

¡保持器の主応力が増加するメカニズムには以下の2

つが挙げられる．

1 爆発力によるころ公転すべりの急激な変化に起

因するころと保持器の干渉力

2 負荷圏から非負荷圏に移ったころが遠心力で飛

ばされることで生じるころと保持器との衝突力

¡爆発力なしでクランク軸を回転させた場合でも，保

持器の最大の主応力はクランク軸の回転速度の1.4

乗に比例して増加する．爆発力によるピストン荷重

が生じ，かつピストンとコンロッドの慣性力の和よ

りも大きい場合，保持器の応力はさらに増加する．

本解析により，コンロッド大端の針状ころ軸受の保

持器に発生する応力を増加させる2つのメカニズムを

明らかにすることができた．

引き続き，種々の運転条件下での保持器の最大応力

の解析および実験検証を進めることで，より信頼性の

高い保持器の設計ならびにこれによる軸受諸元の最適

化を進めていく．
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[ 解　説]

転がり軸受の統合動力学解析システムIBDASの紹介
Integrated Bearing Dynamic Analysis System (IBDAS)

1.  はじめに

2011年に実用化済みの転がり軸受の動力学解析シ

ステムIBDASは，転動体と保持器の3軸方向の並進と

3軸回りの回転の運動の自由度を考慮し，かつ保持器

の弾性変形による応力分布も出力できる動力学解析で

ある．解析の自動化処理およびWebインターフェー

スを用いることで，ソフトウェア操作に習熟していな

い技術者でも解析が可能となった．

本文では，静力学解析に対する動力学解析の特徴を

概説し，IBDASの特徴および，今までの解析事例に

ついて述べる．

2. 静力学解析・動力学解析の特徴

軸受の力学的解析は，静力学解析と動力学解析に分

けられる．以下にそれぞれの特徴および用途について

述べる．

*自動車事業本部　CAE技術部

A new analysis system, IBDAS (Abbreviation for Integrated Bearing Dynamic Analysis System), has been
developed in 2011. IBDAS is a dedicated platform for rolling bearing dynamic analysis which can consider an
elastic cage and balls/rollers with 6 degrees of freedom. With automation and user-friendly web interface, a large
reduction in operation time can be achieved.
In this paper, static and dynamic analysis will be compared as guidance, and a brief explanation of IBDAS and
examples of dynamic analysis will be shown.

NTNは2011年に，転がり軸受の統合動力学解析システムIBDAS（Integrated
Bearing Dynamic Analysis System）を実用化した．IBDASは，転がり軸受専
用にNTNが開発したシステムで，転動体や保持器の6自由度の運動を考慮し，保持器
を弾性体として扱える動力学解析システムである．Webインターフェースを用いた
自動化処理により，大幅な工数の削減が可能となった．
本報告では，静力学解析と動力学解析の概要を比較した後，IBDASの特徴を述べ，
さらにNTNのこれまでの動力学解析事例を簡単にまとめる．

関 屋 麻理子 Mariko SEKIYA

2. 1  静力学解析

静力学解析とは，主に力やモーメントの釣り合い式

を解いて定常状態時の各種物理量を求める解析であ

り，工学解析では一般に非線形連立代数方程式を

Newton - Raphson法に代表される繰り返し計算に

よって求解する．軸受の解析の場合，転動体の公転に

起因する遠心力やジャイロモーメントが考慮される場

合が多く，準静力学解析と称されることもある．

静力学解析は，軸受の荷重分布や剛性，寿命を推定

するのには非常に有用であり，転がり軸受設計に欠か

せない手段となっている．一方，静力学解析では，

時々刻々と変化する非定常の物理量を計算することが

出来ない．特に保持器の運動や応力状態については，

静力学解析だけで必要な解を得ることは困難である．

また，これらは実験での測定も難しく，幾つか報告例

はあるものの1）2)条件が限られていた．

他にも，エンジン内コンロッド用軸受のように荷重

や回転速度が時間変化する条件で使用される軸受な

ど，複雑な外部環境に晒される軸受の解析も静力学解

析で可能な検討は限られてくる．このような条件では，

動力学解析での検討が必要となる．
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表1 静力学解析と動力学解析の比較
Comparison of static analysis and dynamic analysis

2. 2  動力学解析

動力学解析とは，対象とする力学系の個々の要素ご

とに運動方程式を立て，連立常微分方程式を時間軸に

沿って積分していく手法である．計算には，Runge-

Kutta法などに代表される数値積分手法が使われる．

静力学解析と比較して計算量は膨大になるが，動力

学解析はリアルタイムシミュレーションであり，時々

刻々と変化する保持器の挙動や内部応力，各部品の干

渉力，転動体のスキューやチルトといった物理量を解

析することが可能になる．

転がり軸受の動力学解析の代表的なものとして，

Gupta3）のADORE(Advanced Dynamics of

Rolling Elements)がよく知られており，計算例もい

くつか発表されている4）．しかし，ADOREでは保持

器は弾性体ではなく剛体としての扱いしかできず，ま

た保持器形状も限定されるなどの不都合があった．

表1に静力学，動力学解析の特徴をまとめておく．

静力学 
解析 

Newton- 
Raphson法 

比較的 
低い 

高い 
Runge- 
Kutta法 

構成式・解法 代表的計算手法 主な適用 計算負荷 

動力学 
解析 

力・モーメントの 
釣り合い式 

代数方程式の求解 

荷重分布 
剛　性 
寿　命 

非定常挙動 
特に保持器 
挙動・応力 

運動方程式 
（並進，回転） 

微分方程式の数値積分 

3.  IBDASの特徴

IBDASは，Web上で市販動力学解析ソフトを用い

た自動計算を実行可能にした転がり軸受の動力学解析

システムである．

特徴としては，接触部に独自のトライボロジーモデ

ルを採用している点，保持器を弾性体として扱える点，

およびWebインターフェースを用いた自動化処理が

挙げられる．以下それぞれの特徴について，簡単に紹

介する．

3. 1  トライボロジーモデル

軸受内の接触は，油膜が介在するために市販の汎用

機構解析ソフトの標準機能では直接表現できず，専用

サブルーチンの構築が必要である．

転動体／軌道面の接触は，局部的に弾性接触すると

仮定し，その面圧は以下のように計算する．

¡ころ軸受ではスライス法により，各スライスにかか

る荷重から，Palmgrenの簡易式5）により面圧をそ

れぞれ計算する．

¡玉軸受では，Hertzの接触理論から面圧分布を計算

する．

転動体／軌道面の接線力を計算する際には，油膜厚

さパラメータΛの評価により境界潤滑・混合潤滑・流

体潤滑状態を判別する．油膜厚さパラメータΛとは，

中央油膜厚さhの接触2面の二乗平均平方根粗さσに

対する比 h /σである6）．

境界潤滑状態での接線力係数μbdはKragelskii7）の

モデル式（1）で与える．

流体潤滑下の接線力係数μhdは，村木らの簡易理論

式8）で与えるが，等温条件とする．その間の混合潤滑

は，式（2）で境界潤滑状態と流体潤滑状態とをなめ

らかに繋ぐ．

μbd＝(-0.1+22.28s) exp(-181.46s)+0.1 …（1） 

s : すべり率 

(0.01-1.5)6｛ 
μr＝ 

μbd-μhd
(Λ-1.5)6+μhd

μbd

μhd

if

if

if

Λ＜0.01

0.01≤Λ＜1.5

1.5≤Λ

（2） 

転動体／軌道面の接触では，転がり粘性抵抗9）も考

慮する．

転動体と保持器，内外輪と保持器の接線力係数は境

界潤滑条件を仮定し，式（1）により接触部での接線

力を与える．

IBDASに用いているトライボロジーモデルについ

ては，原田・坂口の論文10）が詳しい．

3. 2  保持器弾性体モデル

保持器の弾性体モデルには，モード合成法

（Component-Mode-Synthesis, CMS法）を用いて

いる．これは弾性体の変形を特定の変形モードの線形

重ね合わせによって表現する手法である11）．

変形モードは，保持器の有限要素に基づく特性（質

量，減衰および剛性）行列をグヤンの静縮小に基づき

分系モデルを求める解析（スーパーエレメント解析と

呼ばれる）で得られる12）．スーパーエレメント解析

は動力学解析に先立ち一度行うだけでよく，その後は

導出した変形モード情報から，動力学解析ソフト内部

NTN  TECHNICAL REVIEW No.79（2011）
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図2 保持器の負荷箇所（1～6）と境界点設置箇所（S, C ,L）,
応力取得位置（大端角, 小端角）

Positions of boundary points and pocket loads

で各時刻での保持器応力および変形の計算が行われ

る．静縮小を行う前の有限要素モデルでは数万点以上

の節点の自由度を扱う必要があるが，数十個の変形モ

ードの数まで自由度を下げて扱えるため，大幅に計算

量を削減することが可能である．

静縮小においては特定の節点の変形の自由度はその

まま残される．この点（以降，境界点）の選定は計算

精度に大きく影響し，外力が作用する個所または変形

や質量の大きな個所を選択することが好ましい12）．

この影響を確かめるため，NTNでは，円すいころ軸

受において，モード合成法によって得られる保持器挙

動を実験と比較している13）．

実験では，試験軸受（円すいころ軸受，32310U）

に変位センサをとりつけ，1000 min-1で，アキシア

ル荷重を変化させて保持器位置を測定した．図1(a)

に示すのが実験結果，(b)に示すのが同条件での計算

結果である．アキシアル荷重Faは軸受の基本動定格荷

重Crにより無次元化し，中心からの保持器変位量は保

持器ポケットところのラジアル隙間によって無次元化

している．

図1(a),(b)によれば，アキシアル荷重が小さい場合

（Fa/Cr=0.5%），保持器中心は重力方向よりやや回転

前方側に寄る．また，アキシアル荷重が増えてくると

（Fa/Cr=8%），保持器中心は概略円を描く．このよう

に，保持器挙動に関しては実験と計算で定性的な一致

をみている．

一方，保持器応力については，有限要素法（以下

FEM）による静解析と比較し，常に低い値が得られ

ている．図1の条件での動力学解析結果によれば，保

持器応力は固有変形モード数の設定に応じて変化する

図1 円すいころ軸受における保持器中心挙動 (32310U, 1000 min-1)
Behavior of the cage center in the tapered roller bearing (32310U, 1000 min-1)

が，FEMに対しておおよそ25%ほど低い応力が計算

されている13）．IBDAS内では，FEMとCMS法での

静解析の結果から，保持器応力の補正係数を計算する

ことでこの問題に対処している．

また，ころ軸受においては，ころが保持器と接触す

る位置が中央よりずれた場合に，保持器ポケットの角

部での応力集中が過小評価されるということも指摘さ

れている14）．

この対策として，IBDASでは，保持器ポケット柱

に設定する境界点を増やすことが出来るようになって

いる．図2は円すいころ軸受（30310相当）の保持

器ポケットに設定する境界点の位置を示している．図

3は保持器ポケット柱に設定する境界点数を変化さ

せ，図2の各点（1～6）に，周方向に1Nの負荷を与

えた場合の保持器ポケット隅部の応力について，

CMS法による応力のFEM解析応力に対する比を表し

ている．詳細な解析条件については，文献14を参照

いただきたい．

1

-1 0 1 -1 0 1

0

1

-1

0

鉛
直
変
位
 

鉛
直
変
位
 

回転方向 回転方向 

水平変位 水平変位 
（a）実験結果 （b）計算結果 

Fa/Cr=8% Fa/Cr=8%

Fa/Cr=0.5%

Fa/Cr=0.5%

大端角 
小端角 
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図3をみると，境界点数が1のとき，保持器ポケッ

トの角部に近い1, 6に荷重が加わった際，CMS法に

よる値がFEM解析の値より大幅に低くでていること

がわかる．境界点を増やしていくとこの傾向は弱まり，

2点以上の境界点を設置すると，応力比は最小でも

0.5倍に収まる．

図3 CMSによる保持器応力の，FEMによる
保持器応力に対する比

1P：境界点1点(C)，2P：境界点2点(S, L)，3P:境界点3点(S, C, L)
大端角：大端側の保持器ポケット隅部応力（図2右）
小端角：小端側の保持器ポケット隅部応力（図2左）

Stress ratio of CMS to FEM.
1P:1 boundary point (C), 2P: 2 boundary points (S, L),

3P: 3 boundary points (S, C, L),
大端角: Cage pocket’s larger corner (Fig.2 right)
小端角: Cage pocket’s smaller corner (Fig.2 left) 

1.25

1.00

0.75

0.50

0.25

0
1 2 3 4 5 6

荷重負荷位置 

1P, 大端角 
2P, 大端角 
3P, 大端角 

1P, 小端角 
2P, 小端角 
3P, 小端角 

応
力
比
 

図4 動力学解析の流れとIBDASによる時間短縮効果例（青:従来，赤:IBDAS利用時）
Flow of dynamic analysis and an example of the effects of time reduction by IBDAS (blue: previous system, red: IBDAS)

統合自動化ツール 

データ入力 FEM解析 

動力学解析 

計算結果分析 

利用者 

43h利用者の拘束時間 

入力 

結果 
分析 

計算 

10h→1h

18h

15h→1h
2h

0h

→
 

4.  Webインターフェース

IBDASの特徴として特に顕著なのが，Webインタ

ーフェースを利用している点である．Webインター

フェースを用いて入出力を簡略化し，また計算実行部

を自動化することで，ソフトウェアに習熟していない

技術者でも，軸受の挙動解析が可能となった．

解析の流れは以下のようになる．

まず，Webインターフェース上で，利用者は軸受

の種類，寸法，潤滑油の種類，温度，荷重や回転速度

などの運転条件，数値積分条件など，全体で30～40

程度のパラメータを入力する．ただし，保持器につい

てはあらかじめ形状ファイルを作成しておき，ファイ

ルをアップロードすることになる．

全ての条件を入力すると，自動で保持器の変形モー

ド情報の算出，軸受モデルの構築と動力学計算が行わ

れる．

計算が終了した後，利用者がデータをサーバーから

ダウンロードし，結果を分析する．保持器挙動や応力，

各部品の干渉力，ころのスキュー・チルトなど，頻繁

に参照されるデータの取得にはマクロが用意され，複

雑なポスト処理操作の必要なく，目的のデータを出力

することが可能である．

Webインターフェースを用いた自動化処理による

工数の削減例を図4に示す．煩雑な入力作業や条件の
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新の解析事例として掲載されているので，参照いただ

きたい．

設定が不要となり，また，計算実行を自動化すること

で，工数はトータルで43hから2hへと，従来の

1/20程度に削減された．

軸受は全ての種類（深溝玉軸受，アンギュラ玉軸受，

円筒ころ軸受，針状ころ軸受，円すいころ軸受，球面

ころ軸受）が選択できる．また，運転条件のモデルと

して，2次元（平面拘束: 並進自由度2，回転自由度1），

3次元（並進自由度3，回転自由度3）を場合に応じ

て選ぶことができる．遊星機構や偏心回転，コンロッ

ドなどの運転が解析可能である．

専用の運転条件ファイルを準備すれば，上記にない

運転条件にも対応できる，柔軟性の高いシステムとな

っている．

5.  NTNによる動力学解析の発表事例

本章では，動力学解析の適用例を紹介するために，

NTNでのIBDAS開発に至るまでの動力学解析の事例

について年代を追って紹介する．ただし，内容は外部

発表されたものに限り，最初に公表された年で記述す

る．

まず，2000年には独自開発コードにより，コンロ

ッド内針状ころ軸受の保持器挙動および保持器に作用

する力が計算されており15）16)，保持器挙動に関して

実験と比較されている．これは，非定常運転条件の代

表例でもあるコンロッド大端用針状ころ軸受に特化し

た解析で，平面拘束をして自由度を減らした2次元簡

易動力学モデルである．

その後，市販動力学ソフトが導入され，2002年に

は2次元での円筒ころ軸受の保持器挙動解析が発表さ

れた17）18）．また，同解析を3次元に拡張した解析が

円すいころ軸受にて報告され10）19）20），新規開発軸

受のころ／保持器干渉力の検討がなされている．

2006年には，保持器をモード合成法により弾性体

として扱った3次元解析が可能となり21），その後，遊

星運動下の針状ころ軸受の解析22）で，モード合成法

を2次元解析中に組み込んだ．以後，3次元での円す

いころ軸受の保持器応力解析13）14）などでモード合

成法の精度検証が行われてきた．

2011年にこのようにして構築してきた各種転がり

軸受の動力学解析技術を，利便性にも配慮してシステ

ムとして統合したのがIBDASである．

本テクニカルレビューにも，「動力学計算によるコ

ンロッド大端用針状ころ軸受保持器の応力解析」が最

表2 NTNによる転がり軸受の動力学解析
Examples of the dynamic analysis for rolling bearings in

NTN (dates represent the first published year)

総合動力学システムIBDAS実用化 2011年 

3次元円すいころ軸受の保持器解析 
（剛体保持器）（文献19，20） 

2004年 

遊星運動下の針状ころ軸受の2次元解析 
（弾性体保持器）（文献22） 

2007年 

2011年 

外部発表年 

独自開発コードによるコンロッド内針状ころ軸受 
の保持器解析（文献15，16） 

市販動力学解析ソフト導入 

2000年 

市販動力学解析ソフトによる2次元円筒ころ軸受 
の保持器解析（剛体保持器）（文献17，18） 

2002年 

弾性を考慮した円すいころ保持器の応力解析 
（弾性体保持器）（文献21） 

2006年 

発　表　内　容 

6.  おわりに

静力学解析と動力学解析の比較，動力学解析システ

ムIBDASの特徴についてまとめ，NTNでのこれまで

の主な動力学解析事例を紹介した．

動力学解析モデルによって，静解析では把握不可能

であった様々な運転条件での軸受の保持器応力や挙動

が明らかになりつつある．また，自動化により，大幅

な工数削減が可能となった．

今後，NTNでは転がり軸受の静力学解析と動力学解

析をそれぞれ適切に活用し，一層の設計力，問題解決

力の向上を図っていく所存である．
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[ 製品紹介 ]

ハイブリッドPEEK軸受
Hybrid PEEK Sliding Bearing

1.  はじめに

家庭用・業務用のエアコンにも，省エネルギー化が

求められている．エアコンにおける消費電力の大部分

はコンプレッサーが占めているため，コンプレッサー

には高効率化が要求されている1）．コンプレッサーの

構造および軸受設置位置を図1に示す．主軸用軸受

（PTFE樹脂系巻きブッシュ）には，摩擦摩耗特性の

向上と耐焼付き性の向上（過圧縮にて液化した冷媒が，

摩擦面から冷凍機油を流出させる場合があるため）が

要求される．本稿では，これらの要求を満足する新開

発の焼結合金と樹脂材料を複合化したハイブリッド

PEEK軸受を紹介する．

2.  樹脂すべり軸受の性能改善

樹脂すべり軸受は，転がり軸受と比較して耐熱性が

劣り，比較的耐熱性に優れるスーパーエンプラでも放

熱性が悪いため，溶融摩耗する場合がある．

**複合材料商品事業部　複合材料技術部
**NTN精密樹脂(株) 技術部

PTFE based bushings are used for the main bearings of air conditioner compressors. Recently, the series of
demands on the compressors such as enhancing efficiency, downsizing and lighter weight have been increased.
To meet these requirements, NTN has developed “Hybrid PEEK Sliding Bearing” which has the injection
molding PEEK resin layer such as 0.5mm thickness on the bore of a sintered metal bushing, with the objective
of improving the friction/wear properties and anti-seizing performance. This article introduces the characteristics,
structure and performances of Hybrid PEEK Sliding Bearing.

家庭用・業務用エアコンのコンプレッサー主軸用軸受には，PTFE（四ふっ化エチ
レン）樹脂系巻きブッシュが使用されているが，近年さらなる高効率化,小型・軽量
化の要求が高まっている．この要求に応えるため，NTNは軸受の摩擦摩耗特性およ
び耐焼付き性向上を目的として，焼結合金ブッシュの内径にPEEK（ポリエーテル
エーテルケトン）樹脂を0.5ｍｍの薄さで射出成形を行ったハイブリッドPEEK軸
受を開発した．本稿では，ハイブリッドPEEK軸受の特長，構成，性能を紹介する．

石 井　卓 哉* Takuya ISHII
安 田　　 健** Ken YASUDA

図1 エアコン・コンプレッサーの構造
Structure of air conditioner compressors

固定スクロール 

旋回スクロール 

スラスト軸受 

モータ 

主軸 

主軸用軸受 
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図2 PTFE樹脂系巻きブッシュ
Three layered bearing bushing

(Steel + porous bronze sinter + PTFE)

鋼板 

断面図 

鋼板 

PTFE樹脂 

焼結層 樹脂層 

※上記値はすべて代表値である 

項　目 試験方法 単　位 特性値 

比　重 ASTM D792 ― 1.42

引張強さ ASTM D638 MPa 83

曲げ強さ ASTM D790 MPa 142

曲げ弾性率 ASTM D790 MPa 5,200

線膨張係数 
(R.T.～150℃)

TMA法 1／℃ MD: 3.4×10-5 
CD: 5.3×10-5

アイゾット 
衝撃強さ 

ASTM D256 
（ノッチ付） 

J/m 30

ロックウェル 
硬さ ASTM D785 Rスケール 117

図3 ハイブリッドPEEK軸受の構造
Structure of Hybrid PEEK Sliding Bearing

表1 ベアリーPK5307の一般物性
Basic characteristics of BEAREE PK5307

PEEK樹脂 

焼結合金ブッシュ 

0
.5
m
mそこで，樹脂材料の薄肉化，金属との複合化にて，

放熱性を改善した樹脂すべり軸受としてPTFE樹脂系

巻きブッシュ2）（図2）があり，エアコンのコンプレ

ッサー主軸用軸受に使用されている．しかし，製法上

の制約から樹脂材料はPTFE樹脂に限られ，コンプレ

ッサー主軸用軸受のように摩擦面から冷凍機油が流出

した場合には，耐摩耗性が悪く，また樹脂層が薄いた

め，焼結層が露出し耐焼付き性にも課題がある．また，

さらなる低トルク，耐摩耗性の向上も求められている．

この対策として，ハイブリッドPEEK軸受を開発した．

3.  ハイブリッドPEEK軸受

3. 1  特長

ハイブリッドPEEK軸受は，鋼板上の焼結中間層に

含浸・焼成し製造するPTFE樹脂系巻きブッシュとは

異なり，焼結合金ブッシュの内径にPEEK樹脂を厚さ

0.5mmの薄さで射出成形している．PEEK樹脂は射

出成形が可能で，耐熱性，耐摩耗性，耐油・耐薬品性，

疲労特性に優れている．また，金属との複合化により，

PEEK樹脂材料のみの軸受に比べ放熱性を飛躍的に向

上させている．

1 耐焼付き性に優れる（従来品比:5倍以上）

2 低摩擦・低摩耗特性

（従来品比:摩擦係数2/3，摩耗量1/3）

※従来品：PTFE樹脂系巻きブッシュ

3. 2  構造と構成材料

構造を図3に示す．相手軸と摺接する軸受内径面の

PEEK樹脂（NTN材料名：ベアリーPK5307）は特

殊充填剤を配合したもので，摩擦摩耗特性に優れ，薄

肉射出成形が可能な材料である．焼結合金ブッシュは

鉄系焼結合金である．

3. 3  一般物性

PEEK樹脂（ベアリーPK5307）の一般物性を表1

に示す．

3. 4  各種軸受との比較

ハイブリッドPEEK軸受，PTFE樹脂系巻きブッシ

ュの比較を表2に示す．比較試験データは3.5項に示

すが，ハイブリッドPEEK軸受は，耐焼付き性，摩擦

摩耗特性に優れている．

表2 各種軸受の比較
Comparison of features various bearings 

項　目 

表　層 
(すべり面)

中間層 なし 

裏　金 焼結合金 鋼板 

PEEK樹脂 
(0.5mm)

PTFE樹脂 
(0.05mm)

青銅焼結 
(0.3mm)

ハイブリッド 
PEEK軸受 

PTFE樹脂系 
巻きブッシュ 

形　状 
ブッシュ 
（割りなし） 

巻きブッシュ 
（割りあり） 

樹脂材料の成形方法 射出成形 含浸成形 

耐焼付き性 ◎ △ 

耐摩耗性 

摩擦特性 

◎ ○ 

◎ ○ 

◎：優　○：良　△：可 

構 成 

NTN  TECHNICAL REVIEW No.79（2011）
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図4 ラジアル試験機の概略図
Radial-type test machine

図5 耐焼付き性
Seizure resistance

3. 5 軸受性能

3. 5. 1  耐焼付き性

ハイブリッドPEEK軸受，PTFE樹脂系巻きブッシ

ュおよびPEEK樹脂軸受について，耐焼付き試験を実

施した．ラジアル試験機概略図を図4，試験条件を表

3に示す．試験手順は，以下の通りである．

＜試験手順＞

1 油循環し，軸を回転させる．

2 軸受の面圧を3分毎に0.8MPa上昇させ，1時間後

に17MPaとする．

3 面圧17MPaにて油循環を停止，下部から油を排出

し，焼付くまで運転する（最長30分）．

4 軸受温度上昇10℃以上を焼付きとする．

表3 試験条件
Test condition

項　目 内　容 

軸受寸法 内径30mm，幅20mm

運転すきま 0.09mm

面　圧 最大17MPa（荷重10kN） 

すべり速度 
（2条件） 

8.5m/s（5,400min-1） 
14.1m/s（9,000min-1） 

潤滑油 
エーテル系冷凍機油 
(循環時温度90℃，流量100ml/min)

相手軸 FCD600（0.4μmRa） 

表4 試験条件
Test condition

項　目 内　容 

試験機 軸回転ラジアル試験機（図4） 

軸受寸法 内径30mm，幅20mm

運転すきま 0.09mm

面　圧 17MPa（荷重10kN） 

すべり速度 

相手軸 

時　間 

4.7m/s（3,000min-1） 

FCD600（0.4μmRa） 

120h

潤滑油 
（循環） 

エーテル系冷凍機油 
(温度90℃，流量100ml/min)

表5 動摩擦係数
Coefficient of dynamic friction

軸　受  動摩擦係数（120h後） 

0.006

0.009

ハイブリッドPEEK軸受 

PTFE樹脂系巻きブッシュ 

荷重 軸受 

相手軸 

OUT

OUT

油循環用 

IN

油循環用 

油排出用 

ハイブリッド 
PEEK軸受 

30分以上 
（継続可能）

すべり速度 
PEEK 

樹脂軸受 

PTFE樹脂系 
巻きブッシュ 

油循環停止後，焼付くまでの時間　　分 
0 10 20

8.5m/s
14.1m/s

30

図6 試験時間と摩耗量の関係
Depth of wear versus testing time

0
0

10

20

30

40

50

20 40 60 80 100 120

軸
受
の
摩
耗
量
　
μ
m

時　間　h

PTFE樹脂系巻きブッシュ 

ハイブリッドPEEK軸受 

各軸受の焼付くまでの時間を図5に示す．ハイブリ

ッドPEEK軸受は，PTFE樹脂系巻きブッシュより耐

焼付き性に優れている．金属と複合化していない

PEEK樹脂軸受は早期に焼付く．

3. 5. 2  摩擦摩耗特性

ハイブリッドPEEK軸受，PTFE樹脂系巻きブッシ

ュについて，表4の試験条件にて潤滑油中のラジアル

摩擦摩耗試験を実施した．

試験時間と摩耗量の関係を図6，動摩擦係数を表5

に示す．試験開始30時間以降は摩耗量がほぼ安定し

ている．ハイブリッドPEEK軸受は，PTFE樹脂系巻

きブッシュと比較し，摩擦係数は2/3，摩耗量は1/3

と摩擦摩耗特性に優れている．
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3.  5. 3  摩擦係数の面圧依存性

ハイブリッドPEEK軸受，PTFE樹脂系巻きブッシ

ュについて，表6の試験条件にて摩擦係数の面圧依存

性試験を実施した．潤滑油中にて面圧を1MPaから

10分毎に1MPa上昇（最大10MPa）させたときの

動摩擦係数の面圧依存性を図7に示す．

ハイブリッドPEEK軸受は，PTFE樹脂系巻きブッ

シュと比べて耐荷重性が高いため，摩擦係数は2/3程

度と低く，面圧と共に低下する傾向を示した．

図8 せん断試験概略図
Schematic of shearing test

3. 6  耐環境性

3. 6. 1  ヒートサイクル

熱膨張・収縮の繰り返しによるPEEK樹脂と焼結合

金ブッシュの密着性の変化を確認するため，ヒートサ

イクル（表7）前後のせん断破壊試験を実施した．図

8のように，軸受内径のPEEK樹脂にせん断力を加え，

せん断破壊荷重を焼結合金ブッシュ内径面積で除し，

せん断強さを算出した．この手法によるヒートサイク

ル前後のせん断強さを表8に示す．

本試験の結果，ヒートサイクル後のPEEK樹脂に，

焼結合金ブッシュからの浮き上りなどの外観変化はな

く，せん断強さの低下もほとんど認められなかった．

これは，焼結合金ブッシュ表面凹部のアンカー効果に

より，密着性を向上させているためである．せん断破

壊試験後の軸受は，焼結ブッシュ凹部のPEEK樹脂の

破壊および，PEEK樹脂と焼結合金ブッシュ間の界面

破壊の混在であった．

なお，ヒートサイクル前後のせん断強さは，図7で

算出される摩擦せん断力約0.1MPa（面圧と摩擦係数

の積）と比較して十分に大きな値であるため，コンプ

レッサーへの使用上の問題はない．

表6 試験条件
Test condition

項　目 内　容 

試験機 軸回転ラジアル試験機（図4） 

軸受寸法 内径30mm，幅20mm

運転すきま 0.09mm

面　圧 1～10MPa（荷重6kN） 

すべり速度 

相手軸 

4.7m/s（3,000min-1） 

FCD600（0.4μmRa） 

潤滑油 
（循環） 

エーテル系冷凍機油 
(温度90℃，流量100ml/min)

表7 ヒートサイクル試験条件
Test condition of heat cycle

項　目 条　件 

-40℃(30分) ⇔ 165℃(30分) 
 50回 

パターン 

回　数 

表8 せん断試験結果
Result of shearing test

項　目 ヒートサイクル後 
ヒートサイクル前 
（初期状態） 

3.62MPa 3.53MPa

(基準) -2.6%

せん断強さ 

変化率 

図7 動摩擦係数の面圧依存性
Coefficient of dynamic friction

0
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0.12

2 4 6 8 10 12

動
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数
 

面　圧　MPa

PTFE樹脂系巻きブッシュ 

ハイブリッドPEEK軸受 

せん断方向 

焼結合金ブッシュ 

PEEK樹脂 
（厚さ0.5mm） 

治　具 
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ハイブリッドPEEK軸受

4.  まとめ

ハイブリッドPEEK軸受は，現行のPTFE樹脂系巻

きブッシュと比較し，耐焼付き特性，摩擦摩耗特性を

大幅に改善した．

今後は，家庭用・業務用エアコンのコンプレッサー

のほか，自動車用エアコンのコンプレッサーをはじめ

とする他用途への適用拡大を積極的に検討する．また，

さらなる機能向上，小型・軽量化に向け，NTNが保有

するすべり軸受の技術（樹脂軸受，焼結含油軸受，流

体動圧軸受）を結集し，高機能な軸受の開発，商品化

を進めることで，産業機器の省エネ，高効率化，小

型・軽量化に貢献できれば幸いである．

参考文献
1）佐藤創ほか，三次元スクロール搭載高効率大容量ス
クロール圧縮機GUシリーズ，三菱重工技報，43，
2（2006）10．

2）MLEベアリング，CAT. NO. 5116-II/J，NTN
（2006）

3. 6. 2  耐油性

長期油中使用によるPEEK樹脂と焼結合金の密着

性，PEEK樹脂の寸法の変化を確認するため，表9の

条件で油浸漬試験を実施した．油浸漬時間とせん断強

さ，内径寸法変化の関係を図9，図10に示す．油浸

漬後の軸受に外観変化はなく，油浸漬によるせん断強

さおよび内径寸法の変化もほとんど認められない．

図9 油浸漬時間とせん断強さの関係
Shear strength versus immersion time in oil

0
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図10 油浸漬時間と軸受内径寸法変化の関係
Change of inner diameter versus immersion time in oil
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石井　卓哉

複合材料商品事業部
複合材料技術部

執筆者近影

安田　健

NTN精密樹脂（株）
技術部

表9 油浸漬試験条件
Test condition of immersion in oil

項　目 条　件 

エーテル系冷凍機油 

150℃ 

浸漬油 

温　度 

100h，300h，500h時　間 
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[ 製品紹介 ]

超高精度加工機用エアスピンドルの紹介
Air Spindle for Ultra High-precision Machine Tools

1.  はじめに

エアスピンドルは，非接触構造による優れた回転特

性を活かし，ディスクメディア製造および半導体検査

などさまざまな分野の高性能化に貢献してきた．さら

に近年では，非球面レンズおよび特殊金型の精密加工

における高精度化ツールとして期待が高まっている．

その背景には，高機能なデジタルカメラ，超小型カ

メラを内蔵した携帯電話，およびスマートフォンの需

要が急増し，小型で高精度な非球面の撮像レンズが用

いられていることが挙げられる．

本稿では，その非球面レンズの製造工程をターゲッ

トとして商品化した加工機用エアスピンドルの主な性

能と評価結果について，制御方法などの解説を交えて

紹介する．

2.  非球面レンズ

一般に，単一半径形状の球面レンズで光学系を構成

する場合，レンズが持つ収差※を補正するために複数

のレンズを組み合わせる必要があり構造が複雑になっ

てしまう．これに対し，図1に示す多曲面で構成され

た非球面レンズは1枚で収差を小さく抑えることが可

能であり，レンズ系の小型化に適している．しかし，

*精機商品事業部　プロダクトエンジニアリング部

The air spindles are used for such as the inspection equipment of the semiconductor wafer and the hard disk.
NTN is producing air spindle for ultra high-precision machine tools to use our skills and experience.

NTNのエアスピンドルは，多くの半導体ウェハおよびハードディスクの検査装置な
どに採用されている．その技術と経験を活かし，精密加工用途をターゲットとして
商品化した加工機用エアスピンドルについて紹介する．

堀 内 照 悦* Teruyoshi HORIUCHI
青 野 和 幸* Kazuyuki AONO

図1 非球面レンズ
Nonspherical lens

研磨にて仕上げ加工が可能な球面形状とは異なり，非

球面レンズの少量生産においては，設計された多曲面

形状をバイトでなぞるように切削，研磨加工する必要

がある．また，一般的な量産方法である金型での成型

においても，高精度な非球面レンズを効率良く成型す

るためには，複雑な曲面を正確に仕上げた金型を用意

する必要があり，そのためには，回転振れおよび寸法

変動が極小な高精度加工用のスピンドルが必要とな

る．

※収差とは，レンズを通った光が光軸上の一点に集光せず，像
にボケあるいはゆがみを生ずること．
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図2 精度測定位置
Points of accuracy measurement

チャック部 

ワーク加工面変動 

球面測定ターゲット 

ラジアルNRRO 
測定位置 

ラジアル剛性 
測定位置 

アキシアル剛性 
測定位置 

アキシアルNRRO 
測定位置 

項目（軸受給気圧力0.49MPa） 保証値 

最高回転速度 20,000min-1

ラジアル剛性 45N/μm

アキシアル剛性 227N/μm

ラジアル 0.010μm以下 

アキシアル 0.010μm以下 

回転速度変動（ジッタ） ±0.01%以下 

ワーク加工面変動（一定回転速度時） 1μm以下 

NRRO

図3 NRRO測定
Measurement situation

表1 仕様
Specifications

3.  加工機用エアスピンドルの特長

エアスピンドルは一般的に垂直姿勢で使用されるこ

とが多いが，本製品は図2に示すように水平置きでの

使用を想定し，精密旋盤および研削盤への搭載をター

ゲットとしている．

評価用に試作した加工機用エアスピンドル（以下，

開発品と記す）の主な仕様を表1に示す．モータは回

転速度20,000min-1にて連続稼動が可能で，さらに

非繰り返し振れ精度（NRRO=Non Repeatable

Runout）はラジアル，アキシアルともに0.010μm

以下と高精度が特長である．また，切削粉およびクー

ラントの軸受内部への浸入防止のための非接触構造の

シール性能を高めたことで信頼性を向上させた．さら

に冷却構造の工夫により連続運転時の発熱対策を講じ

るとともに，低熱膨張部材の採用と形状対策により温

度変化の影響を受けにくい製品としている．

4.  回転精度の評価

NTNにおける代表的なエアスピンドルの評価方法

と，併せて開発品の精度実績値を示す．

4. 1  非繰り返し振れ精度（NRRO）

（1）測定と評価方法

一定回転中における回転軸の任意の1点が，1回転

して同じ位置に戻ってきたときの振れ値と，1回転前

の値との差を連続して2000回転分取り込み，差の最

大値を非繰り返し振れ精度として評価する．

測定器は，測定分解能0.001μmの静電容量式非

接触変位計（ADE社製マイクロセンス）を使用し，

図3に示すように球形の測定ターゲット上で評価し

た．
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図4 リニア駆動方式のラジアルNRRO
NRRO of radial by linear power source

図5 リニア駆動方式のアキシアルNRRO
NRRO of axial by linear power source

（2）評価結果

回転速度20,000min-1時のラジアルおよびアキシ

アルNRROの実測値を図4，図5に示す．後述する発

熱対策，シール性およびチャック機構などのメカ部の

追加改良を適用した製品においても，安定的に

0.007μm以下という結果が得られ，保証値を満た

すことを確認した．

（3）駆動方式

ACモータを動かすためには，モータのコイルに正

弦波の電流を流す必要があるが，その電流波形の生成
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図6 リニア駆動方式
Linear power source

電力増幅 

指令電圧 

モータ駆動 
電流 

指令電圧 

モータ駆動 
電流 

電力増幅 

図7 PWM駆動方式
PWM power source

方法により「リニア駆動方式」と「PWM（＝Pulse

Width Modulation：パルス幅変調）駆動方式」に大

別される．

図6に示すリニア駆動方式は，正弦波の指令電圧を

そのまま電力増幅してモータを駆動する方式であり，

制御精度が高い反面，増幅部での損失が大きいために

大容量化が困難であるという課題がある．

図7に示すPWM駆動方式は，ON⇔OFFのスイッ

チングにより，正弦波の振幅に比例した指令電圧のパ

ルス幅を作り，これを電力増幅することで見掛け上，

正弦波に近似させた電流を流し，モータを駆動する方
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式である．この方式は，汎用性が高く高効率で，大き

な出力を得やすいが，スイッチングにともなうノイズ

の発生により精度への悪影響が避けられず，前述のリ

ニア駆動方式に比べ精度が劣る．

なお，開発品では，専用の大容量リニア駆動方式ド

ライバを組み合わせることにより高精度化を実現して

いる．

（4）駆動方式別のNRRO評価結果

同じ本体およびモータを使用して，リニアおよび

PWMの2つの駆動方式にてNRROの比較評価を実施

した．PWM駆動方式によるラジアルNRROの実測値

を図8に示す．リニア駆動方式の図4と比較すると

PWM駆動方式では，スイッチングノイズの影響によ

りピークが0.018μmとなり，波形が2倍以上振れる

結果となった．

4. 2  回転速度変動（ジッタ）

（1）測定と評価方法

回転ムラの度合いを示す値で，エアスピンドルに搭

載されている制御用のロータリエンコーダの原点パル

ス（1回転に1個のパルス）を取り込み，回転周期の

変動量（Δt）と理論値（T）との比をジッタと呼び，

回転精度の評価項目としている．

ジッタ（％）＝±{（Δt / T）×100 } / 2

（2）駆動方式別のジッタ評価結果

リニア駆動方式とPWM駆動方式におけるそれぞれ

のジッタを測定した．実測値を表2，表3に示す．リ

ニア駆動方式の方が優れ，PWM駆動方式ではノイズ

の影響により精度が劣る結果となった．

表3 PWM駆動方式のジッタ
Measurement result of jitter by PWM power source

図8 PWM駆動方式のラジアルNRRO
NRRO of radial by PWM power source
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表2 リニア駆動方式のジッタ
Measurement result of jitter by linear power source

回転速度 
min-1

変  動  量 Δt 
nsec

ジッタ 
±％ 

500

1800

5400

10000

15000

20000

0.00009

0.00013

0.00015

0.00018

0.00018

0.00018

213.0 180.1 190.9 205.5 195.0

82.1 72.7 68.5 84.3 67.6

33.5 28.2 27.9 31.8 26.5

20.8 21.2 17.4 21.2 18.8

14.1 12.2 11.5 13.6 14.3

9.3 10.3 10.9 10.8 10.2

回転速度 
min-1

変  動  量 Δt 
nsec

ジッタ 
±％ 

500

1800

5400

10000

15000

20000

0.04226

0.01040

0.00352

0.00300

0.00205

0.00307

101429.1 97723.3 77618.2 93284.7 89962.5

5664.6 5950.3 6932.7 5636.8 5379.7

685.8 752.9 531.4 582.7 781.4

237.5 191.5 220.1 357.4 268.6

128.3 117.8 163.6 135.4 149.5

162.3 72.8 121.3 184.2 97.2

5.  加工機用エアスピンドルに要求される
機能と構造

（1）発熱対策

高精度加工に適用される加工機用エアスピンドルに

おいて，発熱対策は大変重要な課題である．軸受を構

成する部品は温度の変化により伸び縮みし，それに伴

う変位が加工物に転写されてしまうためである．温度

変化の要因として主に，室温の変化，駆動部および軸

受部からの発熱が挙げられる．開発品にはこれらの熱

影響を受けにくくするため以下を採用した．

1 水冷構造

ウォータジャケットで軸受全体とモータ周りを覆い

効率良く冷却する．

2 低熱膨張材

軸受を構成する部品の一部にインバー材などの低熱

膨張材を採用し，変位を抑制する．

3 形状対策

本体を支える脚部品の一部に可動部をもたせること

で，発熱によるアキシアル方向の変位を吸収する．

回転速度20,000min-1で連続運転したときのワー

ク加工面の変動量を図9に示す．運転開始から数分で

安定状態となりワーク加工面変動を1μm以下に抑制

している．
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（3）チャック機構

エアスピンドルへのワーク着脱を容易にするため真

空チャック機構を搭載している．回転軸の軸心に沿っ

て設けた排気穴を経由し，ワークとテーブルの間の気

体を反テーブル側に吸引排気し，大気圧との圧力差で

ワークをチャック部に吸着させる機構である．反テー

ブル側に非接触シール部と廃液溜り・排出口を設ける

ことで，チャックの際，排気穴経由で吸い込まれる可

能性がある加工用クーラントの軸受内部への浸入を防

止している．

（2）シール性能

エアスピンドルの軸受部への異物の浸入は，回転性

能を劣化させるだけでなく，焼き付きによる破損など

致命的な損傷となる場合もある．加工機用エアスピン

ドルでは，切削粉およびクーラント液が飛散する使用

環境下において，それらから軸受を保護するため非接

触のシール機構を装備している．これは，回転軸と固

定部（ハウジング）との間に狭いラビリンス隙間を設

け，その隙間からエアシール用圧縮空気を噴出させる

ことで，切削粉およびクーラント液が軸受内部に浸入

するのを防いでいる．シール性能の検証のため，クー

ラント環境下にて24時間の連続運転を実施している．

図9 ワーク加工面の変動量
Shift in work setting position

水冷：流量2.5L/min (23℃設定)

回転速度：20,000min-1 連続 
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図10 加工機用エアスピンドルの内部構造
Internal structure of the air spindle

廃液溜り 

廃液排出口 

吸気口 

エンコーダ 
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6.  まとめ

ユーザニーズを反映した超高精度加工機用エアスピ

ンドルの性能評価試験を行い，その実用性を検証した．

NTNではこれまで，顧客が求めるコストとパフォー

マンスに応じて，最適なメカ構造と制御系を選択し提

供してきたが，今後さらなる課題の複雑化，高度化が

予想される．ユーザへの浸透，展開を飛躍的に進めて

いくためには，ユーザ情報の早期収集とともに，性能

向上に向けた継続的な技術改良とタイムリーな性能検

証がより一層重要となる．

これまで培った技術と経験を踏まえながら，エアス

ピンドルの開発，改良と新たな用途開拓に取り組む所

存である．

参考文献
1）堀内,青野,日吉，高精度加工機用エアスピンドルの開
発，NTN TECHNICAL REVIEW No.74，P32～
35，2006
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シートリフタ用トルクダイオード
Torque Diode for Seat Lifter

受賞案件の紹介

1.  はじめに

モノづくり推進会議と日刊工業新聞社主催（後援：

経済産業省，日本商工会議所）の「2010年 “超”

モノづくり部品大賞」で，「シートリフタ用トルクダ

イオード」が自動車部品賞を受賞しました．

「シートリフタ用トルクダイオード」は，自動車シ

ートの座面高さを手動調節する部分に使われていま

す．現在，無音・無段階で，かつ小さな力で操作可能

といったメリットから，国内外の自動車シートのシー

トリフタに多く採用をいただいており，自動車シート

のコンパクト化や快適性に貢献しています．

2.  シートリフタ用トルクダイオードの構造

「シートリフタ用トルクダイオード」は，入出力軸

間のトルク伝達を制御する新しい機械要素として，

シロキ工業株式会社殿と共同開発した製品です．

くさび型クラッチの構造（図1参照）をベースとし

て，軸受で培った高精度プレス加工や潤滑技術を融合

させることで，市場ニーズにマッチした商品に仕上げ

ることができました．

市場の要求コストに応えるため，切削加工を極力廃

止し，高精度のプレス加工（図2参照）を採用した，高

機能なレバー操作式マニュアルシートリフタ用クラッチ

として，2002年に日本で初めて販売開始しました．

川合　正浩
Masahiro KAWAI

2010年度 “超”モノづくり部品大賞 自動車部品賞

図1 くさび型クラッチ（ワンウェイクラッチ）
（左図：かみ合い時，右図：空転時）
Wedge-shaped clutch (One-way clutch)
(left: clutch engaged, right: clutch idle)

図2 構成部品
Component part

3.  まとめ

現在，レバー操作式マニュアルシートリフタ付きシ

ートが市場を席巻し，当社製品の採用率は約80％

（当社推定）となっており，レバー操作式の普及に大

きく貢献しています．

今後は，海外市場への展開に向け，より一層の高機

能製品の開発を進めていきます．くさび
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受賞案件の紹介

0系新幹線用車軸転がり軸受
Rolling Bearing for Axle of Series 0 Shinkansen

概　要

日本トライボロジー学会の第55期通常総会におい

て，NTN製「0系新幹線用車軸転がり軸受」がトライ

ボロジー遺産に認定1）されました．トライボロジー遺

産は，科学と技術の発展に特に貢献したトライボロジ

ーに関係する技術や事物の発掘・保存を目的とし，本

年から設立された顕彰制度です．

本転がり軸受は，1964年の東海道新幹線開業時に

日本初の高速鉄道車両である0系新幹線用として開発

された車軸軸受であり，2列の円筒ころ軸受と単列の

深溝玉軸受で構成されています．車軸軸受には車両重

量であるラジアル荷重とカーブ通過時に作用するアキ

シアル荷重が負荷され，円筒ころ軸受でラジアル荷重

を，深溝玉軸受でアキシアル荷重を支持しています．

なお，アキシアル荷重が作用しないときに発生する転

動体と軌道面の滑りを防止するために，皿バネを用い

て深溝玉軸受に予圧を与えています．また，当時の車

軸軸受はグリース潤滑を採用していましたが，新幹線

用車軸軸受は高速かつ長時間連続運転となることか

ら，初めて油浴潤滑を採用しました．

旧日本国有鉄道主導のもと，この車軸軸受の開発に

取り組んだ結果，開発時の設計や試験を通じて定めら

れた様々な仕様や検査基準を規格化しました．当時の

様々な規格は，その後の鉄道車両用軸受の発展に大き

く寄与しています．

新幹線用車軸軸受は，今日まで連綿と続く新幹線の

高速性・安全性・快適性を支える基盤工業製品の一つ

です．本転がり軸受は鉄道車両用軸受の一里塚として，

トライボロジー発展の歴史上，大きな貢献を示す貴重

なトライボロジー遺産であることが認められ，今回の

認定に至りました．

今後も高速・大量輸送の要としてまた環境負荷の少

ない輸送手段として鉄道事業は重要性が増すことか

ら，使用される軸受には一層の高速性・信頼性・長寿

命化が要求されています．引続き，安全性・経済性を

考慮した環境に優しい鉄道車両用軸受の研究・開発を

行います．

なお，本転がり軸受は産業機械技術開発センター

（三重県桑名市）1Fロビーに常設展示いたします．

参考文献
1）トライボロジー遺産第3号　0系新幹線用車軸転がり
軸受，トライボロジスト，56，7，(2011) 402.

大平　晃也*
Kouya OOHIRA

上野　正典**
Masanori UENO

第１回　トライボロジー遺産認定

図1 トライボロジー遺産の認定証
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[ 新商品紹介 ]

シール付自動調心ころ軸受(ULTAGE WAタイプ)

特　長 構　造

異物侵入対策シール付で、世界最高水準の高負荷容量
長寿命・信頼性向上・取り扱い性向上！

1 世界最高水準の高負荷容量
・ ULTAGE EAタイプの内部設計を採用

2 シール体積を最小化したコンパクト設計
・ 特殊設計の接触型ゴムシールの採用により異物
の侵入を防止

・ 軸受の調心に対し，シールの接触面圧が
変化せず安定した防塵性を確保

3 長寿命グリースを標準採用

用　途

¡原料搬送コンベア
（製鉄所，火力発電所，鉱山など）

¡塩害危惧部位
（港湾使用の運搬機，建設機械など）
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圧延機ロールネック用 ULTAGE 密封形4列円すいころ軸受

軸受設計の最適化により耐荷重性･負荷容量･密封性を大幅向上し，
軸受交換周期延長と圧延機稼働時の信頼性向上！

特　長（従来品比） 構　造

シールケースの 
コンパクト化 

 

高負荷容量設計 
最大負荷容量となる 

ころおよび，保持器の設計 

耐高荷重設計 
新形式クラウニングの 

採用 

シールの耐浸水性向上 

¡鉄鋼設備圧延機ロールネック部

用　途

1 世界最高水準の高負荷容量設計
・ 軸受定格寿命1.8倍

2 新形式クラウンニングで耐荷重性能向上
・ 耐荷重性能2倍以上（世界最高水準）

3 密封性の向上
・ 耐水性能2倍以上
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業界初！軸受本体への電子情報記録が可能
定期点検情報の信頼性向上・管理の煩雑さを解消！

ICタグ内蔵軸受

1 軸受現物から品質情報の読み取り確認が可能

2 ユーザーによる軸受現物への使用履歴の書
き込みおよび，読み取りが可能

3 管理項目は自由に設定可能

用　途

¡建設機械，鉱山機械，航空機，
風力発電設備，鉄道車両など
（定期補修を要する用途向け）

特　長 構　造（使用・表示例）

(軸受品質情報)

１ 品　名 

2 内径，外径，幅精度，すきま情報など 

3 シリアルNo.

4 製造日，検査日，出荷日 

(ユーザー管理情報)

１ 搭載機体番号 

2 軸受組込み日 

3 検査実施日 

4 稼働時間 

φ
4.5

【使用イメージ】

【管理項目例】
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回転センサ付大形軸受

¡建設機械，鉄鋼設備，風力発電設備
送風機など

業界初！大形軸受と回転センサを一体化
機械の部品点数削減と組立・調整工数の大幅削減！

特　長

用　途

構　造 (例：円すいころ軸受)

外輪：回転輪 

内輪：固定輪 

外輪側 

内輪側 

パルサーリング 

パルサーリング 

センサ 

センサ 

配　線 

配線 

センサ部 

1 回転センサと軸受の一体化

2 軸-内輪間にクリープ(滑り現象)が発生して
も配線の断線を防止する機構を採用

3 油中で使用可能
・ 油温120℃で回転検出異常なし

(油種，添加剤に依ります。)

4 振動条件でも使用可能
・ 振動加速度10Gで回転検出異常なし
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新標準カムフォロア

従来仕様に対し、厳しい用途でも長寿命，低トルクを発揮！

特　長 (従来品比) 構　造

ころにクラウニング， 
特殊熱処理を採用し， 
転動疲労寿命がUP 
 

高機能グリースを封入 無給脂タイプ 

給脂タイプ 

¡搬送装置・工作機械・印刷機械・
プレス機械など

¡NTN品番 KR(V)16～26シリーズ
・外輪外径 φ16～26ｍｍ（スタッド軸径φ6～
10ｍｍ）の保持器付きおよび，総ころカムフォロア

用　途・シリーズ型番

1 転動疲労寿命の長寿命化を実現
・ 2倍以上（高機能グリース封入時）

2 無給脂タイプは高機能グリースを封入し，
耐摩耗特性に優れ，低温時の起動トルクも
大幅低減
・ 35％低下(-20℃時)

3 現行標準品と取付方法，給脂方法は同じ
（完全互換）
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樹脂製すべり軸受とセンサの一体化による組込み性の向上
機器の運転状況を容易に監視し，メンテナンス時間の短縮！

回転センサ付すべり軸受

特　長 構　造

回転センサ付 
すべり軸受 
 

回転軸 

機器側フレーム 

ラジアル受部 
(すべり軸受部)

2センサハウジング部 

1磁気エンコーダ 

止め輪 
Dカット部 

取り付け例 

軸受断面 
軸受部 回転検出部 

¡事務機器，計測機器等の回転駆動部位

用　途

1 すべり軸受と回転センサ(磁気式)一体化
・ 取り扱いが容易でコンパクト

2 配線の自由度が高い
・ コネクタの取り付け方向を選択可能

3 広範囲な入力電圧（3～26V）
・ 多様な機械・仕様に対応

4 軸受・製品外径の自由な形状
・ カスタマイズ設計に対応
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スプリングセパレート機能付 モノドライブ2ウェイフィーダ

スプリングの自動搬送装置を高機能化
省スペース化と安定供給を実現！

構　造

スプリング分離機構部 
（スプリングセパレータ） 

絡みあった 
スプリング 

分離された 
スプリング 

 

特　長

¡小径コイルスプリング（直径2～5mmまで）の
自動搬送装置

用　途

絡みあったスプリングの自動搬送装置として

1 省スペース
・ 設置面積が約半分（ボウルタイプ品比）
・ コンパクトなモノドライブ2ウェイフィーダ
に新開発のスプリング分離機構部を一体化

2 安定供給
・ 絡みあうスプリングを分離機構で素早く確実
に分離，搬送
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パーツフィーダ用 小型周波数可変コントローラ

省スペース化と作業効率の向上に貢献する多彩な機能を搭載

特　長

ラインナップ

パーツフィーダ・商品比較

小型ボウルフィーダ：K-K14型 

従来品：K-ECA46開発品：K-ECF251 省スペース（従来品比）
・ 体積：1/3（K-ECG25）～2/3（K-ECH45）

2 多彩な機能
・ 共振点追尾機能（高機能タイプに搭載）
→ 最大30％消費電力を削減

・ 定振幅機能（高機能タイプに搭載）
→ワーク量に関わらず搬送速度一定

・ ワーク不足検出，寸動運転機能
(全タイプに搭載)

K-ECF25
品　番 

K-ECG25
K-ECH45
K-ECJ45

約1.1
重量  kg

約1.2
約1.7

K10～K20, N25, L20S, 05～S30 他 

適用本体  

K20･1, N25～N40, G50
約1.7

なし（標準タイプ） 
定振幅・共振点追尾機能 

あり（高機能タイプ） 
なし（標準タイプ） 
あり（高機能タイプ） 

W60×H140×D142

 サイズ  mm

W82×H140×D142

※適用本体の詳細はパーツフィーダカタログを参照ください。 


