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新型 LEGEND の開発
Development of New Model LEGEND

ABSTRACT

In the shrinking of sedan market, the creation of new
values for sedan is strongly demanded.  The luxury
sedan, LEGEND, comes to the situation of a full model
change after the interval of nine years. The 2005 model
year LEGEND has been developed, which has the aim
of creating the ultimate luxury sedan brand of Honda and
the attractive features expected to the luxury sedan class.

A good balance between excel lent  dr iving
performance and fuel economy has been achieved with
lightweight and compact engine which has superb power
performance, the weight saving technologies, and SH-
AWD to improve the driving stability dramatically.  The
vehicle features the latest technologies such as iNVS and
AFS, driving support system to increase safety during
night driving, and the latest safety equipments to reduce
impact. The functional design of spacious cabin, which
appeals to the senses, and quietness in a cabin during
driving present a driver and passengers with a relaxed
and luxurious experience.  These advanced technologies
have been brought together in an ultimate sports sedan,
the new LEGEND, which has new values and attractive
features of “high quality as a luxury car” and “driving
pleasure”.

＊　和光研究所
＊＊栃木研究所

要　　旨

セダン市場が縮小化している中で，セダンに与えるべき
新たな価値の創造が求められている．９年ぶりにフルモデ
ルチェンジを迎え，Honda の最上級セダンブランドの構築
を狙いとし，高級セダンとしての魅力を備えた2005年モデ
ル新型 LEGEND を開発した．

軽量コンパクトでありながら動力性能に優れるエンジン，
徹底した軽量化技術に加えて，運動性能を飛躍的に高める
SH­AWDなどの新技術搭載によって，走り性能と燃費性能
を両立させた車に仕上げた．また，夜間走行時の安全性を高
める iNVS，AFS などの運転支援技術と衝突時の被害を軽
減する安全装備の充実など最新の先進技術を積極的に採用
した．室内空間の広さと五感に訴える機能主義インテリア
デザインに走行時の静粛性を加えることで，上質で心地よ
い空間を乗員に提供することができた．

その結果，「高級車としての質感」と「運転する楽しさ」を
兼ね備えた新しい価値と魅力をもった Honda の最上級ス
ポーツセダンとして開発することができた．

１．まえがき

LEGEND は，1985年の初代以来，ラインナップの最上
級セダンとして Honda の技術力を象徴して来た．しかし，
近年の日本のセダン市場自体の縮小化の傾向と，また世界
的に見たとき，このクラスは世界の有力メーカーの看板車
種がひしめく激戦区になっている中で，３代目を市場に送
り出してから既に９年を経過している事など，LEGEND に
とって厳しい状況になっている．

今回４代目のフルモデルチェンジ開発に当たって，ドラ

イバーズセダンとしての原点に立ち返り，Hondaらしい，運
転して楽しく，先進性に満ち，従来には無い魅力を備えた最
上級スポーツセダンの具現化に取り組んだ．

コンパクトでパワフルなエンジン，徹底した軽量化さら
に運動性能を飛躍的に高める SH­AWDを軸として，Honda
のもてる最新技術を結集することによって，４代目の
LEGEND を，「高級車としての質感」と「運転する楽しさ」
を兼ね備えた新しい価値と魅力において，高いレベルで実
現できた．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_1
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２．コンセプトと開発の目標

このクラスのお客様であるエグゼクティブが，貴重な時
間を過ごすにふさわしい，いつでもどこへでも時間や天候
を問わず，必要な時に安心して自在に移動でき，その走りを
楽しめる事ができることを狙いとした．

このために，最新の運転支援技術にも支えられたクラス
トップの動的性能，一目見て違いと走りがわかるデザイン
の具現化を目指した．もちろん，このクラスにふさわしい最
先端の安全技術，環境性能，快適で先進の装備，造りの良さ
を備える事は言うまでもない．

このクラスの競合車徹底分析の結果，ヨーロッパ車トッ
プクラスの競合車をベンチマークに定め，以下の３点を動
的性能の具体的目標とした．

（１）走る・曲がる・止まる性能でヨーロッパ上級車を凌駕
（２）同時に世界トップクラスの快適性能を実現
（３）固有の走りの味を持つこと

３．新型 LEGEND の概要

新型 LEGEND の商品開発コンセプトである「運転する楽
しさ」と「上質で心地よい空間」を実現するために，Table 1

に示した車両諸元（現行モデルとの比較）と，Fig. 1に示すエ
クステリアスタイルに加えて，以下に述べる技術の採用と仕
様・装備を搭載した．

3.1. 動的性能技術

（１）パワープラント技術：走り性能を具現化する高出力特
性とコンパクトさを兼ね備えた 3.5L 新 V6 エンジン
と，新たに開発した５速オートマチックトランスミッ
ション（5AT）を搭載した．

（２）シャーシ技術：車両の運動性能の飛躍的な向上とステ
アリング操作に忠実な旋回性能と高い安定性を実現す
る四輪駆動力自在制御システム（SH­AWD）に加えて，
サスペンションは，前輪にダブルウィシュボーン，後
輪はマルチリンクタイプを採用した．

（３）材料技術：動的性能と燃費性能の両立を図るために欠
かせない軽量化技術には，アルミ材料の新しい製造技
術を開発し，サスペンションアーム，サブフレームな
どのシャーシ部品にアルミ材料を採用した．さらに，エ
ンジンヘッドカバーにマグネシウム，CFRP プロペラ
シャフトを採用し，また，ボデー部品にもアルミ材料
と高強度鋼板の採用などにより軽量ボデーを実現して
いる．

（４）振動騒音技術：静粛で快適な車室の提供を目標とし，駆
動系や路面からの振動による騒音低減を図るため振動
遮断性能を高める二重防振リヤサブフレーム構造とし
た．また，防音材料に新高吸音型材料を採用し，低周波
音の低減にはアクティブ騒音制御技術を用いて軽量化
との両立を図っている．

3.2. 環境・安全性能技術

（１）運転支援技術：走行時の安全性を支援する追突軽減ブ
レーキ（CMS）や HiDS の適用に加えて，夜間走行時のFig. 1   Exterior styling of new LEGEND

New Model Previous Model

Overall length (mm)

Overall width (mm)

Overall height (mm)

Empty vehicle weight (kg)

Wheel base (mm)

Tire tread : front/rear (mm)

Tire size

Engine type

Engine displacement (l)

Transmission

Fuel capacity (l)

Minimum turning radius (m)

Riding capacity

4 915 4 995

1 845 1 820

1 450 1 435

1 760 1 690

2 800 2 910

1 575/1 585 1 550/1 540

215/60R16

V6 SOHCV6 SOHC VTEC

3.471 3.473

4AT5AT

73 68

5.8 5.5

5 5

235/50R17

221/6 200

353/5 000

158/5 200Power (kW/rpm)

312/2 800Torque (N·m/rpm)

Table 1   Comparison of vehicle specifications
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安全な運転を支援するための技術として，ナイトビ
ジョン，アダプティブフロントライティングシステム

（AFS）を採用している．
（２）衝突安全対応技術：最新の安全法規対応だけでなく，

Honda 独自のコンパティビリティ対応ボデーや歩行
者傷害軽減ボデーの採用により，クラストップの衝突
安全性能を達成している．また，サイドカーテンエア
バッグを標準設定にするなど，安全装備の充実を図っ
ている．

（３）環境対応技術：高精度な A/F 制御システムなどの適用
により〝平成 17 年基準排出ガス〟基準に適合させてい
る．また，塩化ビニール（PVC）アンダコートをアクリル
ウレタン材料に変更，ボルトやナット類のめっき処理
に使用されていた６価クロムを無毒性の３価クロムに
変更，キャタライザの清浄機能を向上させサルファ臭
の削減など，環境への配慮技術も積極的に採用した．

次章に，目標とした商品性能とその具現化手法および上
述の採用技術のうち主要な技術について，その性能を含め
た概要を紹介する．

４．商品性能と主要技術

4.1. デザイン

4.1.1. パッケージング

パッケージはダイナミック性能を最大限に生かすための
コンパクト化と，上級セダンとしての「快適性・ゆとり」と
の両立を目指した高密度パッケージとなっている．

フロア高を下げることによるドライビング・ポジション
の見直し，トランクヒンジの工夫によるリヤオーバーハン
グの短縮などをおこなうことで前モデルに比べ全長の短縮
化と室内空間拡大を両立させている（Fig. 2）．

インストルメントパネル（以下インパネ）デザインの工夫
により膝廽りにゆとりを持たせることと，ドアライニング
アッパーのセクションの工夫などで，包まれ感と快適性を
両立させた．これらの結果，スポーティに走るときには適度

な包まれ感を持ちながらも，ゆったり走るときには快適な
懐の深い空間となっている．
4.1.2. エクステリア

エクステリアデザインのコンセプトは「Emotional Ingot
Design」とし，情感に訴える強い塊感あるデザインを目指し
た．（Fig. 3）

フロントは，低いボンネットフードとシャープなグリル
で「ワイド＆ロー」のスタンスとし，スポーティさを表現し
ている．

サイドビューは，低く構えたボンネットフードから切り
詰めたリヤデッキまで一体感あるワンモーションフォルム
で，強い塊感を持ったスポーティ骨格を造り上げた．また，
空力に優れたサイドウィンドウの完全フラッシュ化も実現
した．

リヤは，ワイドスタンス，幅広タイヤ，扁平ツインサイ
レンサでスポーティさを演出すると共に，アルミブロー成
型による深い張りを持たせたトランクリッドによって上級
車にふさわしいエレガントな表情を加えた．

塊感，空力，ワイドスタンスといった走りのためのスポー
ティ骨格とクラフトマンシップによるディテールの造り込
みが，上級車にふさわしい格調を与え，それらを高い次元で
融合することで，先進のセダンデザインを具現化している．

Fig. 2   Comparison of packaging design of new
model and previous model

New model

Previous model Overall height 1 455: +15

Overall length 4 930: –65
W/B 2 800: –110

Overall width 1 845
+25

Front tread 1 575+25

Rear tread 1 585+45

+25+25

+45+45 +30
+30

Fig. 3   Exterior design concept for new LEGEND

Superb blend of sportiness and exclusiveSuperb blend of sportiness and exclusiveSuperb blend of sportiness and exclusive

Exterior Design Concept

SPORTYSPORTY EXCLUSIVEEXCLUSIVE

4.1.3. インテリア

インテリアデザインは「Sensuous Functionality/五感に訴
える機能主義」をコンセプトに「走る楽しさ」と「上質で心地
よい空間」の融合を目指した（Fig. 4）．

インパネは強くスラントした開放的な形を基調に有機的
な新しい面処理を施した表情豊かなデザインとした．また，
ナビゲーションモニタなどの情報系は，運転時に視線移動
の少ない位置にレイアウトした．同時に，操作系の適正なレ
イアウトとプログレッシブコマンダや音声認識，パドルシ
フトなど新しい技術を用いる事で，姿勢を崩すことなく全
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ての操作がおこなえる，「運転に集中できるドライビング空
間」を作り上げた．

メータは前モデルからのイメージを踏襲した大型独立三
眼を更に進化させ，立体感を持ちながらも精緻で落ち着き
のあるデザインとした．

左右を繋ぐ木目とセンターパネルはそれぞれ「塊」として
表現した．構造体的な力強さに加えて新たな価値感として

「凝縮感，素材感」を提供し，同時にゆとりある空間を作り
上げた．

シートは大型化と共にホールド性を確保しながらもソフ
トな触感で上質な座り心地として，全体の上質で心地よい
空間を構成している．

4.2. エンジン性能

新型 LEGEND のパワープラントコンセプト「クラスを
超越した走り性能／環境性能」を実現するために，パワート
レインは北米向け MDX に搭載した V6 SOHC­VTEC エン
ジンをベースに，以下の基本性能目標を設定した．

（１）クラストップの出力性能
（２）低エミッション性能（平成17年基準排出ガス75％低減）
4.2.1. エンジンの概要と主要諸元

エンジン外観を Fig. 5 に示す．本エンジンの出力性能を
Fig. 6 に，主要諸元を Table 2 に示す．

前モデルのエンジンに比べ，最高出力および最高トルク

ともに，大幅に向上されており，上級車としてふさわしい走
り性能を達成している．
4.2.2. 環境性能

目標とした低排出ガス性能を実現するためのシステム配
置図を Fig. 7 に示す．本エンジンは片バンクそれぞれに独
立した排出ガス低減システムを備える．さらに，高精度な
A/F 制御システムの適用により〝平成 17 年基準排出ガス
75％低減（★★★★）〟基準適合という高い環境性能を達成し
ている．

Fig. 4   Interior design concept for new LEGEND

SPORTY ADVANCED EXCLUSIVE

Interior Design Concept

Fig. 5   View of V6 SOHC-VTEC engine

Fig. 6   Comparison of output performance of engine
in new and previous models
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New model

Previous model

Previous ModelNew Model

Displacement

Max.  power

Engine type

Compression ratio

Transmission

Fuel economy

Emission

158/5 200 (kw/rpm)221/6 200 (kw/rpm)

90° V6 SOHC

3 471 (cc) 3 473 (cc)

5AT 4AT

9.611.0

8.6 (10-15mode) 8.7 (10-15mode)

J-SULEV                

60° V6 SOHC VTEC

Max. torque

Fuel Premium Premium

353/5 000 (N·m/rpm) 312/2 800 (N·m/rpm)

J-LEV        

Table 2   Comparison of main engine specifications

Multi hole
injector

E-EGR
system 

Close-coupled-catalytic
converter (900cell 0.85l) × 2

Under-floor-catalytic
converter (350cell 0.8l)

A/F sensor × 2

O2 sensor × 2

Fig. 7   Emission control system
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4.3. 車両性能

4.3.1. 衝突安全性能

J­NCAP，US­NCAP，IIHS（Insurance Institute for Highway
Safety）のそれぞれの衝突安全性能評価において，Hondaの
フラッグシップとして最高位レベルの獲得を目標とした．
そのために，骨格の多角形・大断面化，衝突時の折れモード
のコントロール，拘束装置の高効率化などをおこなうこと
で，車体変形量の低減と乗員拘束性能の向上を図り，クラス
トップの衝突安全性能を達成した．

新たに開発した CFRP プロペラシャフトにおいては，衝
突時のエンジン後退にともない CFRP チューブとスタブ
シャフトの嵌合部を圧壊させる構造とし，衝突エネルギー
の吸収を図っている．

安全装備としては，運転席用＆助手席用 i­SRS エアバッ
グシステム，前席用 i­サイドエアバッグシステム，サイド
カーテンエアバッグシステムを標準装備とした．サイドエ
アバッグについては，より高いレベルの乗員保護性能を確
保するために，大型のものを採用している．

また，Honda独自の衝突安全技術「Ｇコントロール」をさ
らに進化させた「コンパティビリティ対応ボデー」の採用に
より，衝突エネルギーを効果的に分散，かつ吸収させ，衝突
時の自己保護性能のみならず相手車輌への攻撃性低減も
図っている（１）．
4.3.2. ボデー概要

ボデー鋼鈑部分に対しては，鋼板部全体の50％に高張力
鋼鈑を適用し，また，一部の骨格にはより高強度の780MPa
級鋼鈑の採用や高周波焼入れ処理を施している．これらの
高張力鋼鈑の積極的な適用と，各骨格を高効率に結合する
ことにより，高い衝突性能だけでなく操安性能・NVH 性能
を高次元でバランスさせつつ，軽量化を図っている．また，
更なるボデーの軽量化対応として，Fig. 8に示すように，外
板のフード（２），フロントフェンダ，トランクにはアルミ材
を採用している．特にフロントフェンダ，トランクは高速ブ
ロー成形法を採用し，従来の鋼鈑プレスでは成し得なかっ
た造形を実現しており，前後バンパビームにもアルミ材を
適用している．

このように効率的な部位への高張力鋼板とアルミ材の採

用によって，前モデルに対して車両総重量の増加を４％程
度にとどめた．これらの結果，車両重心から遠い位置にある
部品の軽量化ができた．前モデルに対し，車両総重量の増加
にもかかわらず，ロール軸廽りの慣性モーメントは約５％
低減できた．

4.4. 先進技術

最高水準の安全性を実現するために，徹底した視認性向
上を追及するとともに，最新・最先端の技術を採用した．
4.4.1. インテリジェントナイトビジョン

歩行者死亡事故の約７割が夜間に発生し，直線路を走行
中に横断中や路側の歩行者との事故が起きている（３）．

こうした夜間の歩行者事故を低減するために，インテリ
ジェントナイトビジョンシステム（iNVS）を採用した．本シ
ステムは，ステレオ赤外線映像を画像処理することにより，
歩行者の距離や動きを検知し，注意喚起音とともに歩行者
部を強調した赤外線映像をヘッドアップディスプレー

（HUD）に表示することで（Fig. 9），夜間，前方走路近傍の歩
行者の存在に対する運転者への認知を支援する（４）．

Fig. 8   Application of high-strength steel and
aluminum in body construction

780MPa Grade
590MPa Grade
440MPa Grade

Aluminum

Fig. 9   Example of HUD image

4.4.2. アダプティブフロントライティングシステム

夜間での道路状況の把握を支援し，歩行者発見能力のさ
らなる向上を図るため，アダプティブフロントライティン
グシステム（AFS）を採用した．交差点やカーブでハンドルの
操舵角や車体挙動に応じて内輪側ヘッドライトを動かすこ
とにより従来の配光に比べ，運転者にとって，より視認性に
優れた走行状態に応じた配光を実現している（Fig. 10）．

Conventional AFS

Fig. 10   Comparison of lighting performance
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4.4.3. 追突軽減ブレーキ

追突事故回避や被害軽減支援システムとして，INSPIRE
などに採用している追突軽減ブレーキ（CMS）を採用した．
4.4.4. HiDS

HiDS 仕様車は，新たに開発したピニオンアシストタイプ
の電子制御パワーステアリング（EPS）を採用した．このEPS
はブラシレスモータを採用し高効率，高出力を実現した．こ
の結果，従来の EPS 車に対しステアリングホイール上のイ
ナーシャを低くでき，上質なステアフィールを達成した．
4.5. 操縦安定性と乗心地性能

カテゴリートップクラスの「高品位な走り味」の達成と
「高性能な走り味」の両立を目指し，「高性能」領域では新た
に開発した駆動システムであるSH­AWDを基本に圧倒的な

「走る・曲がる・止まる」性能の実現を目指した（５）．
4.5.1. サスペンション・サブフレーム　

サスペンションとサブフレームには，軽量化と高剛性と
の両立を図る目的から，フロント，リヤともにオールアルミ
材を適用した（６）．また，フロントサスペンションはダブル
ウィッシュボーンタイプを，リヤにはインホイールのマル
チリンクタイプを採用した（Fig. 11）．

設計の狙いとしてステアフィール，ロールフィール及び
車両応答性の向上に重点をおき，前後ロール軸においては，
前下がり軸設定（７）をおこない応答性を向上した．また，
ジャッキング現象の低減を考慮し，スリーリンク仮想アー
ムの考え方（８）を用いて，仮想アーム長とロール軸を設定し
た（Fig. 12）．

Fig. 11   View of suspension of new LEGEND

Fig. 12   Concept of suspension system

Front Rear

Three-rink virtual arm

Roll center axle

乗り心地に対する配慮としては，車軸軌跡後傾角の適正
化（９），コンプライアンスブッシュ・サブフレームマウント
ブッシュの大型化にてハーシュネス低減を図った．さらに，
サブフレームマウントは「ロー＆ワイド」配置により操縦安
定性と NVH の両立を図った．
4.5.2. ステアリング

ステアリングには，電子制御車速感応油圧パワステシス
テムを採用した．車速に応じて最適なアシスト特性が得ら
れるよう，ECU でモーター駆動のアシストコントロールバ
ルブユニットを制御する事により，低速から高速まで全車
速領域において最適な操保舵力を実現させた（Fig. 13）．

Fig. 13   System of ECPS system (Electronically
control power steering)

Fig. 14   Front & rear brakes

Reserve
tank

Pump

Power cylinder

ECU

Assist control 
valve unit

Motor A.C.V.

Rotary
valve unitGear box

4.5.3. ブレーキ

軽量かつ高剛性，高性能ブレーキを実現するため，前後
大径ベンチレーティッドディスクとフロントアルミ対向４
POT キャリパ，リヤアルミボディコレットキャリパを採用
した（Fig. 14）．また，Vehicle Stability Assist（VSA）は SH­
AWDとの性能マッチングを実現するため，専用ロジックを
含む ECU チューニングを施している．

Front caliper & disk Rear caliper & disk

4.5.4. 空力性能

上級車としての高速走行安定性と，SH­AWDの高いスタ
ビリティポテンシャルに合わせた前後リフトバランスを確
保する目的から，空力抵抗低減に加えて，フラシュサーフェ
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スサイドウィンドなどのボデー形状の最適化や，大型アン
ダフロアカバー，リヤデフューザなどの採用によるアンダ
フロアにおけるエアフローの最適化を図った（Fig. 15）．

ダッシュインシュレータをはじめ，フロアカーペット，
ルーフライニング，トランクルームの内装材に至るまで吸
音型の防音材料を適用し，前モデルの防音システムに比べ
て大幅に軽量化しながら静粛性を高めた（Fig. 17）．

室内の音響感度設計では，最新の防音パッケージ仕様の
検討手法である統計的エネルギー解析手法（SEA）（10）を用い，
重量増加を伴う遮音材適用を必要最小限とした．

これらの結果，軽量化と静粛性を高いレベルで両立させ，
従来比約 30％程度の重量で，前モデルを上回る静粛性を実
現できた．

Fig. 15   Map of front & rear lift balance

Previous model
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r 
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EU vehicle C

EU vehicle A

J vehicle A

Front dive

Front lift

New model

EU vehicle

Front lift force

4.6. 振動騒音

221kWの高出力エンジンや SH­AWD 及び大径幅広タイ
ヤなどは，NVHにとって不利となる．この厳しい条件のも
と，エンジンノイズ・ロードノイズにおいては「上級車の静
粛性」という高い目標を掲げ，ヨーロッパ競合車と同等以上
のクラストップの静粛性を実現した．
4.6.1. Rear Differential マウントシステム

二重防振により高周波の振動を抑えても，低周波数帯で
はサブフレームとデフが一緒に振れるモードが発生する．
その場合，より大きな振動となってボデーに入力されるた
め，デフとサブフレームが共振しないマウント設定が必要
である．新型 LEGEND では，ロードノイズ低減のための
二重防振構造とともに，Fig. 16に示すように，前の左右２
点と後の左１点の３点マウント構造とし，サブフレームの
ピッチモードを抑制させ，その振動振幅を抑えた．

Fig. 16   Rear differential mounting system

Fig. 17   Lightweight soundproofing materials

Wide

Low

Ground line

Stopper mounting

Differential mounting

Sub-frame mounting

4.6.2. 軽量防音パッケージ

防音システムには，軽量で吸音性能にすぐれた防音材を
採用し，高周波領域を大幅に低減し静粛感を向上させた．

Hood absorption

Acoustic
fender bulkhead

Lightweight,
high-damping
material

Lightweight 
dash insulator

Lightweight 
floor insulator

Damping material
with constrained layer
(dash panel & floor)

Acoustic rear
inner fender

Acoustic trunk side,
front, lid lining

Acoustic roof lining

Dash outer
absorption

4.6.3. エンジン排気システム

最小限の容量で，排気系騒音を押さえ中回転域の静粛
性を確保しエンジン出力目標を達成するため，排気サイ
レンサに排気可変バルブを設け大流量と静粛性の両立を
実現した．
4.6.4. アクティブノイズコントロール

今回採用したアクティブノイズコントロール（ANC ）シ
ステムは，上級セダンとしての静粛性と新型 LEGEND
の目指すスポーティの両立を目的とした（Fig. 18）．

排気音共鳴領域で発生する高音圧の低周波領域こもり音
を大幅に低減し，その結果，目標とした車室内での静粛性と
リニア感あるスポーティサウンドを演出することができた．

Fig. 18   Active noise control system

Boomless

ANC microphone

ANC control unit

Audio head unit

Speaker

Speaker

Bose amplifier unit
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５．まとめ

世界有数の高級車が存在するこのクラスにあって，９年
ぶりにフルモデルチェンジを迎えた 2005年モデル新型
LEGEND には，高級セダンとして求められる新価値を生み
出すとともに LEGEND としての固有の魅力を有すること
が要求された．

動力性能に優れるエンジン，運動性能を飛躍的に高める
SH­AWD，徹底した軽量化技術，安全性を高める先進の運転
支援技術，最新の衝突安全性能評価において最高位のレベ
ルを達成する安全装備の充実とボデー技術などを積極的に
採用した．

「高級車としての質感」と「運転する楽しさ」を兼ね備えた
新しい価値と魅力をもった最高級スポーツセダンとして，
Honda の最上級セダンブランドの構築に値する魅力ある車
を開発できたと信じている．

本開発は，社内外からの多くの方々の多大なるご協力を
頂いて完成したものである．ここにあらためて心より感謝
の意を表したい．
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四輪駆動力自在制御システム（SH-AWD）の開発
Development of SH-AWD (Super Handling-All Wheel Drive) System

ABSTRACT

In a world first, Honda has developed the SH-AWD
(Super Handling-All Wheel Drive) system, enabling
complete control of torque distribution to any wheel,
front or rear, left or right.

A direct electromagnetic clutch in which solenoid
attraction acts directly on the clutch was newly
developed to enable the system to be realized. In
addition, a 2-speed shift unit was developed to adjust
differential revolutions in the clutch in order to enable
the system to exert control under all conditions.

The use of this system in a vehicle provided
incredibly neutral steering and high vehicle stability by
direct control of turning yaw moment through differential
distribution of torque to the right and left wheels. And
the vehicle has enhanced cornering limit performance by
equalization of the load ratio between the wheels through
differential distribution of torque to all four wheels.

＊栃木研究所

要　　旨

前後左右輪への駆動力配分を自在に制御する世界初の四
輪駆動システム，SH­AWD（Super Handling­All Wheel Drive）
を開発した．

上記の制御を可能にするため，ソレノイドの吸引力をク
ラッチに直接作用させるダイレクト電磁クラッチを新たに
考案した．また，あらゆる条件での制御を可能とするため，
クラッチの差回転を調整する増速機構を開発した．

本システムを車両に適用することで，後輪の駆動力左右
差を使った旋回ヨーモーメントの直接制御により，ステア
リング操作に忠実な旋回特性や高い車両安定性を実現する
ことができた．さらに前後輪への駆動力配分差を加えて四
輪の負荷率を均等化することにより，旋回限界性能を向上
させた．

１．開発コンセプト

近年，車両の高出力化に伴い，駆動形式は2WDから4WD
へ移行傾向にある．従来の 4WD システムには様々な形式
が考案・実用化されてきたが，一般に運動性能を重視した
4WD は駆動走破性が低く，駆動走破性を重視した 4WD は
旋回性能を向上させづらい．それらの課題を解決するため，
電子制御で駆動力を前後配分，または後輪駆動力を左右配
分するシステムが考案・実用化されている（１）．しかしなが
ら，前後と後輪左右の駆動力を両方とも自在に可変できる
システムは存在しなかった．

β­Method解析（２）の結果から旋回性能と安定性の向上に
は，駆動力左右差を用いてヨーモーメントを直接制御する
事が有効であり，1997年に車両に搭載した Active Torque
Transfer System（ATTS）（３）にて実証されている．

今回，4WDの高い駆動性能をベースに，旋回性能および
安定性を極限まで高めるため，前後と左右の駆動力を自在

に制御する世界初の四輪駆動システム，SH­AWDを開発し
た．本システムは，左右の駆動力差でヨーモーメントを直接
制御することにより，旋回中のアクセル操作による車両の
挙動変化を抑制する．またエンジントルクや前後加速度に
応じて前後の駆動力を配分することにより，急なアクセル
操作によるタイヤのスリップを低減する．

本システムを今年秋発表した新型LEGEND/ACURA RL に
搭載検討するにあたり，走行状況や路面状態に応じた慎重な
アクセル操作およびハンドル操作の修正を低減し，運転にお
けるドライバの負担を軽減することを狙いとした．そこで
SH­AWDの開発コンセプトをドライバの意志に忠実な旋回特
性となる『ニュートラルステア・フィール』の実現と定めた．

２．駆動力の制御理論

後輪左右の駆動力配分および前後輪間の駆動力配分が可
能なシステムを用いると運動性能が向上する．なぜなら

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_2
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ヨーモーメントの直接制御に加えて四輪のタイヤ負荷を均
等化することができるからである．以下に理論を述べる．

2.1. 左右駆動力差の効果

2.1.1. ヨーモーメント制御

基本となる制御則は式（１）および式（２）によって与えら
れる．前後加速度や横加速度に応じ後輪左右の駆動力を制
御し，加減速における車両挙動の変化（アンダーステアおよ
びオーバーステア）を低減できる（４）．

W·XGYGhDR
X1 = + · ·

ggtr2 （１）

W·XGYGhDR
X2 = – · ·

ggtr2 （２）

X1 (X2  ) ：後輪外輪（内輪）駆動力
DR ：後軸駆動力配分比
W ：車重
YG ：横加速度
XG ：前後加速度
g ：重力加速度
h ：重心高さ
tr ：後輪トレッド

2.1.2. 前輪コーナリングフォースの低減

旋回中に車体へヨーモーメントを与えることにより，前
後輪のコーナリングフォースが変化する．この状態の模式
図を Fig. 1，前後輪のトータルコーナリングフォースを式

（３）および式（４）に示す．前輪のトータルコーナリング
フォースは M/l 減少し，後輪では M/l 増加する．

MbCF1 = F–
ll

（３）

MaCF2 = F+
ll

（４）

CF1(CF2) ：前輪(後輪)トータルコーナリングフォース
M ：左右駆動力差によるヨーモーメント
Ｆ ：遠心力

2.1.3. コーナリングフォースの増大

従来の駆動システムでは，左右輪に駆動力を等配分する．
その結果，特に内輪側ではタイヤの摩擦力が主に駆動力に
使われ，小さなコーナリングフォースしか発生できない．

旋回外輪に内輪より大きな駆動力を配分することにより，
内輪も大きなコーナリングフォースを発生できる．

旋回時の駆動力とコーナリングフォースは摩擦円を用い
た模式図で示すと以下の様になる．Fig. 2(a)は通常の車両，
(b) は SH­AWD 付き車両である．

Fig. 3 に内外輪の駆動力配分比に対するコーナリング
フォースを示す．等配分（50:50）に対し駆動力配分を外輪に
多くするほど，左右輪トータルのコーナリングフォースが
大きくなる．

Fig. 1   Change of cornering force
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b

l
F
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Fig. 2 (a)   Tire force for conventional vehicle

Fig. 2 (b)   Tire force for SH-AWD

Driving force Cornering force (CF)

Inside wheel

Friction circle
Outside wheel

Inside tire

Outside tire

C
or

ne
rin

g 
fo

rc
e 

(k
N

)

Torque distribution ratio (inside:outside)

50:50 0:100

1

2

3

4

5

Total

Outside wheel

Inside wheel

Lateral acceleration 4.91 (m/sec2)
Longitudinal acceleration 2.94 (m/sec2)
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2.2. 四輪のタイヤ負荷の均等化

タイヤの接地荷重や発生する力は，加速や旋回の程度に
より変化する．タイヤの負荷率を，発生し得る最大能力と発
生している力の比として式（５）により定義する．

=
Fx

2 + Fy
2

 ·W
（５）

η ：タイヤ負荷率
Fx ：タイヤ駆動力
Fy ：タイヤサイドフォース
μ ：路面摩擦係数
W ：タイヤ接地荷重

Fig. 4 に旋回横加速度に対するタイヤ負荷率の変化を示
す．四輪の負荷率を均等化することで発生できる旋回横加
速度を最大限に引き出し，旋回性能を向上できる．

３．SH-AWD システム

以下，本システムの原理と制御手法について述べる．

3.1. システム構成

Fig. 5 に車両システムの構成を示す．本システムでは各
種センサ情報が，他の ECU から CAN 通信を経由して専
用の ECU（SH­AWD ECU）に入力される．専用 ECU はドラ
イバの意志と走行状況を検出し，リアドライブユニットが
左右への駆動力配分と，後輪への回転増速を実行する．リア
ドライブユニットはプロペラシャフト後方に配置され，専
用 ECU の指令に基づき制御される．

Fig. 6 にリアドライブユニットの断面図を示す．
旋回時にプロペラシャフトからの入力回転を高める増速

機構，増速機構からの入力回転を左右輪の回転に変換する
ハイポイドギヤ，駆動力を精度良く配分制御する左右一対
のダイレクト電磁クラッチから構成される．

旋回加速時の後輪外側に駆動トルクを多く与えることに
より，内回りヨーモーメントを発生させアンダーステアを
抑える．リアドライブユニットは，後輪軸上に設けた左右２
つのクラッチの外側クラッチをより強く圧着することで，
駆動力を後輪外側へ多く配分し上記を達成する．

Fig. 4   Load rate of each wheel
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Fig. 5   System layout of SH-AWD system

Fig. 6   Cross-section of rear drive unit
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3.2. ダイレクト電磁クラッチ

電磁クラッチは SH­AWD の駆動力を決定しており，低
ヒステリシスかつリニアなトルク特性が求められる．その
ため吸引力の伝達経路を単純化し，かつ弾性変形を抑えた
構造になるように，電磁ソレノイドで発生する吸引力がク
ラッチにダイレクトに作用する構造とした．
3.2.1. 構造

電磁クラッチの構造を Fig. 7 に示す．磁路はアーマチュ
アとヨークで構成され，低ヒステリシスな磁性材料を選定
した．アーマチュアに圧入されたスライダは，ヨークに対す
るセンターリング機能を有する．また磁路とならないよう
に非磁性材料とした． ヨークの内側に固定された電磁コイル
は通電することで磁界を発生させる．ヨークはサイドケー
スに固定することにより，磁路間に働く吸引力の反力を受
け，アーマチュアに発生する吸引力がピストンを介してク
ラッチに直接作用する．

プロペラシャフトから伝達されるトルクは，ハイポイド
ギヤを経由してリングギヤへと伝達される．クラッチは
アーマチュアからピストンを介して押しつけられ，ケース
とサンギヤとの間に摩擦力を発生させる．そのためリング
ギヤに入力されたトルクはプラネタリギヤで倍力され，ク
ラッチの伝達トルクに比例したトルクが，プラネタリキャ
リアを介しドライブシャフトへ出力される．この倍力機構
を用いて，電磁クラッチを小型化した．

サーチコイル内蔵の電磁コイルは潤滑油に対するシール
性を考慮し，樹脂モールド成形中に内部コイルの固定ピン
を引き抜いて樹脂境界面を無くし，潤滑油の浸入を防止す
る形状とした．これによって，リアドライブユニット内の過
酷な環境下でも確実に作動できる信頼性を確保した．

3.2.2. 電磁ソレノイド

ダイレクト電磁クラッチは直接クラッチに吸引力を作用
する構造としたため，クラッチの磨耗によってヨークと
アーマチュア間のエアギャップが変化し，電流に対するト
ルク特性に影響を与える．Fig. 8 に磁路形状（テーパーおよ
びフラット）違いでの，エアギャップに対するトルク特性の
実験結果を示す．磁路形状はテーパー形状を採用すること
で，エアギャップの変化に対し安定したトルク特性が得ら
れた．また使用ギャップ範囲でより高い吸引力を得ること
が可能となった．

Fig. 9 に磁束とトルクの関係を示す．両者に相関がある
ため，磁束からトルクを推定できる．

ここで磁束を測定する手法として，サーチコイルを用い
る手法を開発した．具体的には規定の電流をメインコイル
に流した際に，サーチコイルが発生する電圧から磁束を検
出する方法である．Fig. 10に電流と磁束およびトルクの関

Fig. 7   Direct electromagnetic clutch section
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係をあらわすマップを示す．
検出した磁束に基づき，前記のマップから目標トルクに

対する電流を求め電流補正することにより，異なるエア
ギャップにおいて目標トルクと実トルクの相関を得ること
ができた．Fig. 11 は電流補正なし，Fig. 12 は電流補正あ
りのテスト結果を示す．
3.2.3. クラッチ

トルク伝達を自在に制御するため，クラッチは常にス
リップ制御をおこなっている．スリップ率は前後輪の差回

転によって決まることから，車速やタイヤのスリップ状態
に影響を受ける．この場合に摩擦特性が安定していないと
不快な振動が発生する．

またクラッチ磨耗に伴いヨークとアーチュア間のギャッ
プが減少すると，両者が突き当たり吸引力の発生ができな
くなる．これを回避するため十分なエアーギャップを確保
すると，Fig. 8 からわかるようにトルク容量が低下する．
従ってクラッチには安定した摩擦特性と磨耗に対する耐久
性が求められる．

安定したトルク特性を得るためには，面圧が低い領域が
有利である．そこで前述の倍力機構を用いてクラッチの押
し付け荷重を低減し，Fig. 13 に示すように AT や CVT に
比較して低面圧領域の使用を可能とした．

Fig. 14 に吸収エネルギーとクラッチ摩耗量の関係を示
す．クラッチの磨耗量が初期に多いことから，初期なじみ工
程を追加し初期磨耗を低減した．
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Fig. 10   Current-torque magnetic flux map
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Fig. 14   Quantity of clutch durability abrasion

3.3. 増速の原理

旋回時の四輪の軌跡を Fig. 15 に示す．後輪外側の軌跡
は前輪平均の軌跡より外側を通る．前輪の切れ角に対する，
前輪平均と後輪外側の回転速比の関係をFig. 16に示す．旋
回してすぐに前輪平均より後輪外輪が速く回転する．この
状態でクラッチを圧着すると後輪外輪は減速される．つま
り路面に対して抵抗となる．これを回避するため，ペラシャ
フトの回転を増速して後輪に伝達する必要が生じる．その
ため SH­AWD では増速機構を設定した．
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3.4. 増速機構

増速機構は燃料タンクの下部に設定したため，地上高を
確保できるよう小型化が必要とされた．これを実現するた
め，油圧アクチュエータ１個で２個のクラッチ切り替えを
可能とした．また，プラネタリギヤとワンウェイクラッチお
よび後進専用クラッチを採用した．
3.4.1. 構造

Fig. 17に増速機構の断面図を示す．歯数の異なる入力軸
上のサンギヤと出力軸上のサンギヤ，これに各々噛合うピ

ニオンギヤを一体にしたツインピニオン，これを保持する
プラネタリキャリア，このキャリアと入力軸を結合するワ
ンウェイクラッチ及びロークラッチ，前記キャリアとケー
スを結合するハイクラッチで構成される．

直進時，ロークラッチはローピストンを介してロースプ
リングに押し付けられ結合する．その結果，プラネタリキャ
リアと入力軸が一体で回転し直結状態となる．ピニオンギ
ヤも自転せずキャリアと共に公転する．

旋回時，ケースに内蔵されたハイピストンは油圧によっ
て荷重を発生し，ハイクラッチを押し付け結合させると共
に，ローピストンを介してロースプリングを縮め，ローク
ラッチを非結合とする．ハイクラッチが結合すると，プラネ
タリキャリアがケースに固定され，ピニオンギヤの公転が
停まる．これに伴いピニオンギヤは入力軸上および出力軸
上のサンギヤと噛合い回転を始める．この２ケ所のギヤレ
シオ差が増速状態を発生する．

ワンウェイクラッチは，プラネタリキャリアが入力軸の
回転を前進時に追い越さない方向に組み付けた．それによ
り，前進加速時にキャリアと入力軸を一体回転させるので，
直結の機能を有すると共に，増速時にキャリアが固定され
るのを妨げない構造とした．前進加速時の直結機能をワン
ウェイクラッチが受け持つので，後進および減速エンジン
ブレーキ用の専用クラッチが小型化できた．
3.4.2. 油圧制御系

Fig. 18 に油圧回路図を示す．
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プロペラシャフトとともに回転するオイルポンプ，ライ
ン圧を調圧するレギュレータバルブ，クラッチ切り替え用
シフトバルブ，シフトバルブを制御するソレノイド，油圧ア
キュームレータ，およびワンウェイ弁で構成される．

レギュレータバルブで調圧する際の排出油を潤滑油に利
用した．また一定の潤滑圧に達するとオイルポンプの吸入
口へ排出油を戻すことで，回路の保護と潤滑量の平準化お
よびオイルポンプ負荷の低減を計った．

ソレノイドは専用 ECU からの指令に基づきシフトバル
ブを動かし，ライン圧のクラッチ室への連通およびクラッ
チ室の残油排出を制御する．

ワンウェイ弁は，後進時にオイルポンプ吸入口と吐出口
を連通することで，オイルポンプ逆転時の油圧回路内への
エア噛みによる正転への切り替え時の応答遅れやキャビ
テーション発生を防止すると共に，逆流によるストレーナ
からのコンタミ流出を防止する．

４．車両制御システム

4.1. 制御ロジック

Fig. 19 に SH­AWD の制御フローチャートを示す．シス
テムの応答性を重視して，フィードフォワード制御を主体
とした．フィードフォワード制御では，予め定めた車両特性
に基づき制御量が決定されるため，車両特性の変化や路面
等の環境変化により制御精度が低下する可能性がある．そ
のためフィードバック制御で補正するロジックとした．

行状態に応じて前後輪のトルク配分比を設定する．
・ 総駆動トルクと前後輪のトルク配分比から後輪トルクを

算出する．
・ 後輪の平均速度と操舵角による推定横加速度と，横加速

度センサ，ヨーレイトセンサから旋回量を算出する．
・ 旋回量に基づき後輪左右の各駆動トルクを算出する．
・ 後輪左右の各駆動トルクを電磁クラッチへの電流設定と

して出力する．

4.3. フィードバック制御

以下にフィードバック制御の制御フローを述べる．
・ 車体モデルに基づき車体重心点におけるスリップ角を推

定する．
・ 旋回量に応じたスリップ角しきい値と推定スリップ角の

比較から，スリップ角が大きいと判断した時に，フィー
ドフォワード制御によって求めた後輪左右トルクの差を
縮める補正量を出力する．

・ 更にスリップ角の減少傾向が見られない時に，後輪への
トルク配分比を減らす補正量を出力する．

4.4. 増速制御

増速制御は旋回時のみおこなう．旋回の判断には，フィー
ドフォワード制御によって求めた推定横加速度の絶対値を
用いる．推定横加速度を用いる方法は，旋回動作をドライバ
の入力から予測できる点で，横加速度センサ出力を用いる
場合より応答性が高い．

本システムの直結状態において，前輪平均車速と後外輪
車速が等しくなる走行状態を，車速と旋回横加速度の関係
として Fig. 20 に示す．Fig. 20 より増速が必要となる旋回
横加速度の値は高速ほど大きくなる．従って，高速では増速
指令を出力する旋回横加速度を大きく設定した．

Fig. 19   Chart of control flow for SH-AWD system
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gear ratio

Vehicle velocity

4.2. フィードフォワード制御　

フィードフォワード制御の制御フローを以下に述べる．
・ エンジン回転数，吸気負圧等から，予め設定したトルク

マップに照らしてエンジンの発生トルクを推定する．
・ トランスミッションギヤ比とトルクコンバータのトルク

比等から，車軸上の総駆動トルクに換算する．
・ 走行速度，トランスミッションギヤ比，TH 開度等の走

Fig. 20   Wheel speed relation at low range
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５．実車性能

SH­AWD 付き車両による走行テスト結果について述べ
る．本システムの効果を端的に示す事例として，加速旋回と
加速スラロームを実施した．
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渥 美 淑 弘

5.1. 加速旋回特性　

比較車両には前後駆動力等配分のセンターディファレン
シャルを有するメカニカル常時四輪駆動の車両を用いた．
Fig. 21に加速時の旋回特性を示す．極低速にて舵角と速度
を一定とした基準円旋回（定常）状態から，アクセルを全開
にした場合の旋回半径の広がりを，基準円の半径に対する
変化率を用い評価した．SH­AWD付き車両は，比較車に対
して半径の増加が少なくアンダーステアが大幅に抑制され
た．さらに旋回可能な限界横加速度が大きく向上した．

舵に対する高いヨーレート追従性を実現できた．この結果，
ドライバの意志に忠実な旋回特性となる『ニュートラルステ
ア・フィール』を実現した．

またダイレクト電磁クラッチとサーチコイルを用いた電
流補正制御の考案により，高精度な駆動力制御を可能とし
た．さらに小型化した増速機構の採用により，車両への搭載
性が向上し，旋回制御の領域を広げることができた．

今回の SH­AWD 開発においては，個々の技術要素につ
いても多くの新規開発がなされた．本文ではシステム全体
の紹介をおこなったが，今後，各技術要素についても機会を
設け紹介していきたいと考えている．

最後に本システムの開発にあたり，多大なご支援を頂い
た方々に心より感謝いたします．
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Fig. 21   Turning radius ratio against lateral acceleration
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5.2. 加速スラローム

急加速中のスラローム操舵時における，操舵に対するヨー
レイトの追従性を評価した．前輪駆動車の結果を Fig. 22，
SH­AWD 付き車両の結果を Fig. 23 に示す．前輪駆動車の
場合，連続転舵によるヨーレートの追従性悪化，ゲインの低
下が見られる．一方，SH­AWD 付き車両は追従性の向上に
加え高ゲイン化によるヨーレートの発散も抑えられ，追従性
と安定性を両立することができた．（図中斜線部）

Fig. 22   Result of front wheel drive vehicle

Fig. 23   Result of SH-AWD vehicle
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６．まとめ

前後輪駆動力配分および後輪左右の駆動力を自在に制御
することにより，ステアリング操作に忠実な旋回性能や，操
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新型 LEGEND小特集

林　　　　　登＊ 安　藤　克　利＊ 柏　木　正　和＊

Noboru HAYASHI Katsutoshi ANDO Masakazu KASHIWAGI

LEGEND 用アルミフードの開発
Development of Aluminum Hood for the 2005 Model year LEGEND

ABSTRACT

An aluminum hood was developed for the 2005
model year LEGEND in order to reduce costs while
maintaining durability and performance requirements and
help ensure pedestrian safety.

We focused on materials cost reduction for the
aluminum hood skin sheet by reviewing its chemical
composition and developing a 5000 series alloy produced
with the continuous casting directed rolling method for
the stiffener sheet.

P l ann ing  fo r  gene ra l  pu rpose  p roces s ing
specifications, a PVC-free acrylic acid resin system
mastic sealer for steel and aluminum was applied for
adhesion between the various components. Continuous
multipoint self-piercing rivets were applied for the
reduction of machining costs. The surface was treated
with a surface conditioner that has a zinc phosphoric
crystal as its main component. This allowed the precise
formation of a chemical conversion coating on the
surface.

The frame structure of this developed hood was also
optimized, enabling it to achieve the same performance
in pedestrian safety as a conventional steel hood.

＊栃木研究所

要　　旨

2005年モデルLEGEND のアルミフードでは，耐久性，要
求性能，歩行者保護機能を確保しながらコストダウンを目的
に開発をおこなった．フードスキン材は組成を検討し，スチ
フナ材は連続鋳造圧延法により製造する 5000系合金を開発
して材料費の削減を図った．各構成部品の接着には，脱PVC
タイプのアクリル樹脂系鉄／アルミ共用マスチックシーラー
をもちいて加工仕様の汎用化を図り，接合には，連続打点性
の良いセルフピアスリベットを適用して加工費のコストダウ
ンを図った．表面処理においては，化成皮膜を緻密に被覆さ
せることができるリン酸亜鉛を主成分とする表面調整剤を用
いた．歩行者保護性能としては，フレーム構造の最適化を図
ることで，鋼板フードと同等の性能を達成した．

　１．はじめに

運動性能と燃費の向上に向けた自動車外板パネル部品の
アルミ化は，大幅な軽量化効果が得られることから，Honda
においては NSX，S2000，INSIGHT にアルミフードを適用
してきた．しかしながらアルミ板材料は，鋼板に比べ材料費
が高く，またスポット溶接等において連続打点性が低いこ
とから加工費が高くなるといった問題があった．そこで材
料費の低減と加工設備の汎用化等による低コスト化研究を
おこなった．加えて 1998年モデル LIFE 以降，新規発表
モデルに取り入れている歩行者保護機能を備えたフードを
今回アルミ仕様として開発をおこなった．

本報告では，これらフード用アルミ板材料技術，接着接
合技術，表面処理技術，及び歩行者保護対応技術の開発内容
について紹介する．

２．アルミフードの構成

2005年モデル LEGEND のアルミフードの材料構成を
Fig. 1に示す．フードスキンには，従来同等性能の機械的
特性や成形性を持つ高ベークハードタイプの 6000系合金
を適用した．フードフレームには，5000系合金を適用し
た．スチフナには，連続鋳造圧延製法により製造された
5000系合金を適用した．フードスキンとフードフレーム
の接着には，ポリ塩化ビニール（PVC）を含まないアクリル
系樹脂のマスチックシーラーを適用し，フードフレームと
スチフナとの接合には，セルフピアスリベットを適用し
た．アルミフードの化成処理には，リン酸亜鉛を主成分に
した表面調整剤を適用した．アルミフードを構成するアル
ミ板の特性を Table 1 に示す．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_3
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３．フードスキンとフードフレーム材

従来からフードスキン材には，耐デント性能の向上のた
めに電着塗装の焼き付け工程の熱を利用して時効硬化する
ベークハード型6000系合金を適用してきた．開発したフー
ドスキン材は，Cu不純物の多い安価なアルミインゴットを
使うことで材料費の削減をねらった．従来適用してきた
フードスキン材は，Cu不純物の量が多くなると耐食性能が
低下するため Cu 不純物の量を 0.01wt%以下に抑制してき
たが，開発材は表面処理技術の改良により Cu 不純物の量
が多くても，従来どおりの耐食性能を確保できるように
なった．しかし，Cu 不純物の量が 0.10wt%になると熱間
圧延後の再結晶化が十分に進行せずファイバー組織が残る．
この組織を残した板は，成形すると板の表面に Fig. 2 に示
すようなリジングマークが現れ，フードの外観鮮映性を低
下させるため最大含有量は 0.07wt%までとした．以上のこ
とから Cu 不純物の量の巾を拡げて材料費のコストダウン
を可能にした．またフードフレーム材には，低耐力で絞り成
形性の良い Al­3.5wt%Mgの 5000系合金を適用した．

４．スチフナ材

スチフナ材には，連続鋳造圧延法により製造された5000
系合金を適用した．連続鋳造圧延法とは，従来の大型なスラ
ブ鋳造塊から圧延加工してアルミ板を作る Direct Chill slab
圧延法（DC）と異なり，アルミ溶湯から直接約 6mmのアル
ミ薄板鋳造板を連続的に鋳造してコイルとして巻き取り，
その後，コイルを所定の厚みに圧延してアルミ板にする方

Skin
Developed alloy (Al-Mg-Si)

Frame
Developed alloy (Al-3.5wt%Mg)

Stiffener
Developed alloy (Al-3.3wt%Mg-0.5wt%Fe)
made by continuous-casting Self piercing rivet joining point

Parts

Hood skin

Hood frame

Stiffener

* Bake hard : Yield stress after 180°C_×_60min & non stretch

Yield stress
(MPa)

118

123

128

Tensile stress
(MPa)

211

229

239

Elongation
(%)

30

28

26

Fatigue stress
(MPa)

69

118

118

Bending

5% Stretch 0.5R

Bake hard*
(MPa)

224

Fig. 1   Aluminum hood component

Table 1   Characteristics of aluminum hood materials

Normal surface Ridging mark surface

Cu : 0.07wt% Cu : 0.10wt%

Fig. 2   Ridging mark
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Conventional process Continuous casting process

Intermetallic compound

20   m 20   m

Fig. 3   Comparison of intermetallic compound

Conventional process Continuous casting process

100   m 100   m

Fig. 4   Comparison of grain size

Fe(wt%)

0.30

0.31

0.39

0.30

Mn(wt%)

0.01

0.08

0.00

0.01

Tensile stress
(MPa)

198

214

209

236

Elongation
(%)

25

24

27

27

Alloy type

A5052

High Fe/Mn

High Fe

High Mg

Chemical composition Mechanical property

Mg(wt%)

2.6

2.6

2.3

3.1

Yield stress
(MPa)

86

104

82

122

Table 2   Characteristics of continuous casting alloy

法である．この方法では，アルミの製造工程を従来11工程
から５工程に省略できるので材料製造費が削減できる．ま
た，鋳造時のアルミの凝固速度が，DC法に比較して速いの
で，伸びに影響する金属組織内に晶出する Fe 系晶出物の
サイズや結晶粒サイズを小さくすることができる．Fig. 3に
は，DC 材と連続鋳造板材の合金組織内に晶出する Fe 系
金属間化合物の様子を示す．晶出している金属間化合物の
サイズは，DC 材に比較し連続鋳造板材の方が小さくなる．
Fig. 4 には，DC 材と連続鋳造板材の結晶粒を示す．DC 材
と比較して連続鋳造板材の方が結晶粒が大巾に小さくなる．

こうした連続鋳造圧延法の特徴を利用し不純物の多い安
価なインゴットを使用して材料のコストダウンができない
か検討をおこなった．検討には，A5052の組成を基本に伸
びに影響を与える Mg，Fe，Mn の添加量を変更した連続
鋳造板を用いた．Table 2に，検討をおこなった連続鋳造板
材の成分と機械的特性を示す．Fe，Mn が多いと Fig. 5(a)

に示すように伸びを阻害する粗大な Fe­Mn系金属間化合物
が多く存在してしまうため，伸びが小さくなる結果となっ
た．一方，Fe が多くても Mn が少ない場合は，Fig. 5(b) に
示すように，伸びを阻害する金属間化合物は見られず，非常

(a) Intermetallic compound in high Mn -type alloy

 (b) Intermetallic compound in high Fe -type alloy

Al6 (Mn, Fe)

0.5   m

Al9 Fe Si3

0.5   m

Fig. 5   Transmission electron microscopy photograph
of intermetallic compound

５．接着，接合

各構成部品を接着するマスチックシーラーには，アクリ
ル樹脂を主成分としたアルミと鉄の両方が接着できるタイ
プを適用し，シーラー塗布設備の共用化を図ることでコス
トダウンが可能になった．

接合には，セルフピアスリベットを適用し，連続打点性
（接合品質を連続的に維持できる接合打点の数）の効率を向
上させて生産加工コストを削減した．またセルフピアスリ
ベットの防錆塗装としては脱クロム塗料をコーティングし
たものを使用した．Fig. 6にセルフピアスリベットの断面図
を示す．

に小さな Fe 系金属間化合物が見られるだけで伸びの低下
がみられなかった．また，Mg量を多くすると伸びも向上し
た．これらの結果より，Fe含有量の許容量を拡げた不純物
の多いアルミインゴットを用いることができるAl­Mg­Fe系
材料を開発し材料費の削減を可能にした．
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Fig. 6   Self piercing rivet cut model

AluminumAluminum

Self piercing rivet

６．表面処理

表面処理工程においては，化成皮膜の形成状態を制御し
ている表面調整剤の改良をおこなった．具体的には表面調
整剤の主成分をTi コロイドからリン酸亜鉛に変更すること
で，化成皮膜の被覆率向上を図った．Fig. 7には，アルミ表
面における化成皮膜重量の経時変化を，Fig. 8には化成皮膜
の SEM 写真を示す．これらの結果は，表面調整剤を改良
することにより皮膜析出反応が促進され，皮膜を緻密化す
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Fig. 7   Relationship between phosphating time and
coating weight

Fig. 8   Comparison of phosphoric acid zinc crystal on
aluminum plate

Fig. 9   Result of filiform corrosion test

ることができたことを示している．Fig. 9には塗装後の糸錆
試験結果を示す．従来の表面調整剤を用いた場合は，Cu不
純物の少ない従来フードスキン材に比べて Cu 不純物を多
く含む開発フードスキン材では耐糸錆性が低下する．これ
に対して改良した表面調整剤を適用すると，開発フードス
キン材においても従来同等の耐食性を確保することが可能
となった．

７．歩行者保護技術

歩行者の頭部がフードに衝突する際，頭部インパクタの
減速 G 特性（Fig. 10 図中の GI， GM， GB で示す）は，フード
マスの寄与の高い GI 領域と，フード剛性の寄与の高い GM

領域に分けて制御してきた．Fig. 10は，アルミフードの場
合と鋼板フードの比較を示す．アルミフードの場合は，GI，
GM が低くなり，GB が高くなる傾向にあった．そこで，頭
部インパクタの持つ運動エネルギーを従来のフードと同等
に効率よく吸収するために次の２点について対応をおこ
なった．

Headform displacement
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n 
G

GI GB

Conventional
steel hood

Conventional
aluminum hood

GM

Fig. 10   Relationship between deceleration G and
headform displacement
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Major principal stress axis

Minor principal
stress axis

Inertia mass

(a) Inertia mass (b) Hood frame

（１）フードセンター部に，マス材を付与してGIを増加させ
た（Fig. 11(a)）．

（２）最小クリアランス部位（フードとエンジンやインテーク
マニホールドまでのクリアランス）で衝突した場合に，
フード表面に発生する主応力軸の方向が，フードフ
レームの骨格と重なるようにレイアウトして剛性を高
めることで GM を増加させた（Fig. 11(b)）．

以上の対応により，G I および GM を 20％増加させること
ができたので，G B を低減させることができた．この結果
を Fig. 12 に示す．

８．まとめ

2005年モデル LEGEND では，耐久性や要求性能や歩行
者保護機能も確保しながら材料費のコストダウンを図った
アルミフードを開発した．以下にアルミフードに適用した
各技術についてまとめる．

（１）アルミ板材料では，フードスキン材を Cu 不純物量を
多く含む組成にして材料費のコストダウンを可能にし

Headform displacement
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G
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20%UP

20%UP

2005 model year
LEGEND aluminum
hood

Conventional
aluminum hood

GM

Fig. 12   Comparison of conventional hood and
developed hood

Fig. 11   Pedestrian head impact protection for 2005 model year LEGEND

た．スチフナ材は，連続鋳造圧延法を適用して，板の製
造工程の削減と Fe 不純物量の許容巾の拡大により材
料費のコストダウンを可能にした．

（２）接着には，鉄／アルミ共用タイプのマスチックシー
ラーを適用して汎用設備の共用化を図ることでコスト
ダウンが可能になった．

（３）接合には，連続打点性の良いセルフピアスリベットを
適用し加工費のコストダウンが可能になった．

（４）表面処理には，リン酸亜鉛を主成分とする表面調整剤
を適用することにより，化成皮膜の被覆率を向上する
ことができた．これにより Cu 不純物を多く含むフー
ドスキン材においても従来同等の耐食性を確保でき，
材料費のコストダウンを可能にした．

（５）歩行者保護は，アルミフードにおいてマス材の付与と
フレーム構造の最適化したことにより，底付き G を低
減することができた．
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熱間バルジと高真空ダイカストを用いた
アルミサブフレームの開発

Development of Aluminum Subframe Using Hot Bulging and Vacuum Die Casting

ABSTRACT

The first aluminum subframe has been developed in
the world, that is composed of bulge-formed members
and die cast members welded by MIG.

The bulging employed a newly developed hot process
with superior formability together with an alloy
developed for the hot process. The die casting employed
a newly developed vacuum die casting process and alloy
which has superior weldability. A method of MIG
welding was established, after the weldability of these
new alloys was researched. The developed subframe
achieved a 20% cost reduction and 10% weight reduction
while keeping functional performance equal to or better
than the company’s conventional aluminum subframe.

＊　栃木研究所
＊＊ホンダエンジニアリング（株）

要　　旨

バルジ製メンバとダイカスト製メンバをミグ溶接したアル
ミサブフレームを開発し，世界で初めて量産車に適用した．

バルジには，新開発の成形性に優れる熱間バルジ製法を
適用し，あわせて熱間加工用に開発した展伸材を採用した．
ダイカストには，高真空ダイカスト製法と新たに開発した
溶接性に優れる合金を適用した．ミグ溶接では，これら新規
材料の溶接性を明確にし，溶接手法を確立した．

以上の開発により，従来アルミサブフレームに対し同等
以上の機能を有しながら， 10％の軽量化と20％のコスト低
減を達成した．

１．まえがき

近年，地球環境保護や省エネルギーの観点および自動車
運動性能の向上の観点より，自動車軽量化の必要性がます
ます高まってきている．この軽量化ニーズに対し，従来の鋼
製サブフレームに比べ 35％の軽量化を達成したアルミサブ
フレームをすでに一部車種に採用している．

しかしながら，従来のアルミサブフレームは，アルミパ
イプを室温成形したクレードルにアルミ板をプレス成形し
たブラケットをミグ溶接し部品化しており，総部品点数が
多くかつ溶接長が長いため，コスト低減には限界があった．

本研究では，部品統合化によるコスト低減効果に着目し
た．部品統合化手法として熱間バルジ製法と高真空ダイカ
スト製法を研究し，さらに新製法に最適な材料を開発した．
熱間バルジ製法とは，アルミパイプの成形自由度の向上を
目的に研究した新しい拡管成形法である．続いてこれら新
製法部材のミグ溶接特性を確認し，溶接技術を構築した．

２．部品開発のねらい

サブフレームのコスト低減にあたり，以下の目標値を設
定した．

（１）部品点数：従来比 50％削減
（２）接合長：従来比 50％削減
（３）重量：従来アルミサブフレーム同等以下
（４）コスト：従来比 20％削減

部品点数および接合長は，メンバに熱間バルジ製法を，ま
たブラケットとメンバにダイカスト製法をそれぞれ適用し，
部品を統合化することで削減を図った．それぞれの構造と
適用結果を Fig. 1 - 4 および Table 1 - 2 に示す．

なお本サブフレームは，サスペンション支持やボデー剛
性補助の機能を有するため，サスペンション同等の強度や
靭性に加え，ボデーと同等の衝撃吸収特性が要求される．こ
れら機能を満足させるよう部品接合位置を設定した．さら
に部品統合化により，溶接後の寸法精度向上をねらった．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_4
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重量は，主に構成部品の高剛性化と閉断面の最適配置，部
品薄肉化等により低減を図った．特にバルジ製メンバは，熱
間バルジ製法によりメンバ断面係数の増大をねらった．ま
た鋳造製メンバの薄肉化や駄肉除去は，ダイカスト製法の
適用により解決を図った．

３．熱間バルジ技術

3.1. 従来製法における課題

従来よりバルジ製法はパイプの成形法として工業化され
ており，特に液圧で成形するハイドロフォーム製法は材料
を問わずサブフレームに広く用いられている．サブフレー
ムの場合，以前は多くのプレス部品を溶接し形成されたク
レードルが，この製法により一体成形が可能になり，大幅に
部品点数が削減された．しかしながら従来製法では常温で
の塑性加工（冷間加工）のため成形性能の限界が比較的低く，
成形性能の指標である周長変化率（素管の周長に対する成形
後の周長の比率）は 130％程度であった．このため構成部品
のさらなる統合化は困難であった．

3.2. 熱間バルジ製法の開発

上記課題に対して，アルミの熱間時の特性に着目し，成
形性能の向上を図った．具体的には Fig. 5 に示すように，
510℃の熱間時におけるアルミ材の変形抵抗（耐力）は常温時
に比べ 1/10 に減少し，伸びは６倍に増大する（１） ­ （３）．

本特性を利用して，素管を熱間状態に保ちながらバルジ
成形（熱間バルジ）することにより，周長変化率は 190％と
なり従来の 1.5 倍に増大した．この結果，複雑形状が成形
可能となり，部品統合化が可能となった．同時に拡管成形時
の内圧がハイドロフォーミングに比べ 1/100以下に低減さ
れ，生産設備の小型化も達成した．

Front member

Bracket

Rear member
Left member

Bracket

Bracket

Patch

Right member

Rear member

Left member

Right member

Front member

Al-Mg

Al-Si-Mg

Al-Mg

AC4CH-T6

A5052P-O

Front member

Rear member

Left member
Right member

Brackets

Patch

Extrusion

Vacuum die casting

Hot bulging

Squeeze die casting

Stamping

Parts Process Alloy

Front member
Rear member

Left member
Right member

Hot bulging

Vacuum die casting

Parts Process

Al-Mg

Al-Si-Mg

Alloy
Fig. 1   Front chassis system

Fig. 2   Rear chassis system

Fig. 3   Front subframe components

Fig. 4   Rear subframe components

Table 1   Application of process and alloy to front
subframe components

Table 2   Application of process and alloy to rear
subframe components
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ところでバルジ製法においては，成形量と成形後板厚は
相反し，特に複雑形状部における板厚減少が顕著になる．
従ってバルジ部品の設計をするためには成形後の板厚分布
の予測が必要であった．そこで熱間におけるアルミ材料特
性や，バルジの成形工程を考慮した成形シミュレーション
技術の開発をおこなった．

特に解析に用いる物性値は，アルミの材料物性が温度や
ひずみ速度に大きく影響を受けるため，実際の成形条件に
近い温度およびひずみ条件下での材料特性試験結果に基づ
き設定した．また境界条件および成形条件は，板厚分布に影
響の大きい条件を見極め，再現性に優れるデータベースを
作成した．本研究の結果，± 10％以内での板厚予測が可能
である．Fig. 6，7に成形シミュレーションによる板厚予測
結果と実成形品の板厚分布の比較を示す．

さらに成形工程においては，成形時に素管の軸方向への
押込み工程（軸押し）を追加し，材料の流入促進が板厚減少
の抑制におよぼす影響を確認した．Fig. 8に示す様に，軸押

し量の増大に伴い材料が補給され，板厚減少率が低減した．
特に複雑形状部品の成形においては，成形内圧および軸押
しストロークを数ステップに分割制御をすることで，目標
とする板厚を得ることができた．成形時における内圧およ
び軸押しの制御プログラムのシミュレーション設定値と制
御結果を Fig. 9 にを示した．
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3.3. 熱間加工用材料の開発

従来材を熱間バルジ製法に用いた場合，材料特性の劣化
につながるグレイングロス（結晶粒異常成長）とキャビティ

（空孔）が加工後に生じる可能性があるので，対策として新
たに Al­Mg 系の熱間加工用材料を開発した．

まず，グレイングロスは素材成形時の残留応力と熱間成
形時の熱エネルギーによる素材結晶の再結晶化で，展伸材
の熱間成形では避け難い現象である．本研究ではこのグレ
イングロスの抑制に，結晶粒微細化に効果的なCr（４）を添加
した．Fig. 10 に示すように，Cr 添加量の最適化によりグ
レイングロスを抑制することができた．なお工程条件の観
点からは，Fig. 11に示すように成形温度がグレイングロス
発生に大きな影響を及ぼすため，成形温度と成形時間の最
適化を図った．

次にキャビティは，大加工時に素材マトリックス中の晶
出物または粒界三重点等を起点にして発生する微小空洞で
ある．Fig. 12に示す組織写真中の黒い点がキャビティであ
る．キャビティの低減にあたっては，まず部品機能の観点よ
りキャビティ率（観察面におけるキャビティの面積率）の上
限を見極めた．続いてキャビティ発生を抑制するため，Fe
と Si の添加量とキャビティ率の関係を明確化した．Fig. 13

に示すように添加量を減らすと晶出物量が減少し，キャビ
ティ率を抑制することができる．これらの関係より Fe と
Si の成分管理幅を設定した．

以上の開発により，熱間加工後も従来合金と同等の材料
特性を有する Al­Mg 系合金を開発することができた．
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Fig. 10   Influence of Cr content on grain growth

Fig. 11   Influence of hot bulging temperature

Fig. 12   Cavity in aluminum microstructure

Fig. 13   Influence of Fe and Si content on cavity ratio

４．高真空ダイカスト技術

4.1. 従来製法の課題

ダイカストは瞬間的に溶湯を金型内に充填するという製
法の特徴より，酸化物巻き込みや鋳巣等の鋳造欠陥が発生
し易く，サブフレームに適用可能なダイカスト品質を保証
することは困難であった．また金型内ガスを巻き込みやす
く，ダイカストのガス含有量は一般に 20cm3/100gAl 以上
になる．このためダイカストを溶接すると溶接ビード内に
ブローホールが多数発生し，溶接強度の保証は困難であっ
た．よってダイカストをサブフレームに適用した事例は限
られ，特に溶接構造に適用した事例は稀有である．

上述課題に対し，本研究では以下目標を設定しそれらの
解決を図った．

（１）サブフレームに適用可能な高い鋳造品質の達成
（２）溶接性に優れるダイカスト合金の開発

4.2. 鋳造品質の達成

品質の向上に対しては，まず金型方案および鋳造条件の
最適化を図った．検討には Fig. 14 に示す様に湯流れシ
ミュレーションを活用し，ゲートやオーバーフロー位置，
鋳造条件を解析した．方案（Ａ）では多くのガス巻き込みが
予測されるのに対し，方案（Ｂ）では湯が一様に充填しガス
巻き込みの低減効果が予測された．またゲート断面積は，
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短時間に溶湯充填が完了するように大型化した．鋳造条件
においては，射出条件は，短時間で溶湯充填が完了するよ
う射出速度の増大（高速時に従来の２倍以上）や，金型温度

制御を図った．
ガス含有量の低減に対しては，ガス発生原因となる離型

剤や潤滑剤の塗布量を低減し，さらに Fig. 15 に示すよう
に型内を減圧し高真空状態にする（高真空ダイカスト）こと
で対策を図った．真空回路は，ガス巻き込み低減に最も効果
が高い溶湯の最終充填部（５）など数カ所に配置し，型内圧力
は 5kPa 以下に減圧した．さらに減圧タイミングを最適化
することで，ガス巻き込みがより低減され，ダイカストのガ
ス含有量は Fig. 16 に示すように 3cm3/100gAl以下となっ
た．なおガス含有成分は，その 85 ­ 95％がH2 であり，残
部が N2 やその他であった．
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4.3. ダイカスト合金の開発

サブフレーム用アルミ鋳造合金としては，Al­Si­Mg 系合
金が一般的に広く用いられている．設計要求特性を検討し
た結果，強度および鋳造性に優れる本合金系をベースに新
たにサブフレーム用ダイカスト合金を開発した．また熱処
理は T5 処理とし，T6 溶体化処理時に発生するひずみの矯
正工程廃止を図った．

次に材料成分の設定にあたっては，まず Si および Mg
含有量を検討した．200tonダイカストマシンで鋳造した
ASTM 試験片を用いて材料特性を評価し，さらに T5 熱
処理条件を調査した．続いて平板試験片を鋳造し，溶接後
のビード品質や継ぎ手強度等から溶接性を評価した．以上
の結果から，材料基本成分をAl­Si亜共晶系合金とし，Mg
含有量は設計要求特性を満足できる範囲とした．FeとMn
の含有量は，金型への耐焼き付き性より設定した．一般に
耐焼き付き性は Fe 含有量を 0.8wt％以上，またはMn 含
有量を 0.4wt％以上にすると確保できる（６），（７）．本合金で
は Fe と Mn の相乗効果も考慮して，耐焼き付き性を確
保しつつ靭性を阻害しない範囲とした．Fig. 17 に製品に
おける金属組織の確認結果を示す．従来合金に対し Al­Si
共晶組織や Al­Mn­Si金属間化合物の析出量が低減してい
ることがわかる．

以上の結果より，機械的特性は，Fig. 18 に示すように，
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Fig. 17   Microstructure of developed alloy

Fig. 18   Mechanical properties of developed vacuum die cast

抗張力と耐力，伸び，衝撃値がバランス良く高くなった．こ
れらのばらつきは，従来合金に対し破断チルが減少したた
め，小さくなっている．

５．アルミ溶接技術

アルミ溶接品質は，被溶接材の合金成分や材料品質に加
え，溶加材を含めた溶接施工諸条件の因子の影響を強く受
ける．このため被溶接材毎に適切な溶接仕様を設定する必
要がある．

本研究では，熱間バルジと高真空ダイカストの溶接特性
を明らかにし，ミグ溶接仕様を構築した．

5.1. 熱間バルジの溶接性

熱間バルジ製法に用いる素材は押出し管であるため，表
面品質を中心に溶接性を検討した．本製法では，潤滑材塗布
と高温に保持するという成形条件のため製品表面に 100nm
以上の皮膜が形成される．この表面皮膜により，溶接アーク
が不安定になり，溶接ビードの溶け込みも不充分になるた
め，皮膜除去が必要となった．

皮膜除去の検討結果を Fig. 19 に示すが，アルカリや酸
で洗浄することにより，バルジ素材同等の表面皮膜厚さに
削減できることを確認した．
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また表面皮膜の有無が溶接品質に及ぼす影響を Fig. 20

に示した．表面皮膜除去と表面性状の均一化により，アーク
が安定し，溶接ビードの溶け込み深さが向上している．

以上の新規開発材の溶接性に関する研究をもとに，サブ
フレームに最適な溶接仕様を確立した．さらにその仕様が
管理できるよう，各製造工程の条件を設定した．

６．まとめ

部品統合化によるコスト低減を狙ったアルミサブフレー
ムの開発にあたり，熱間バルジ製法および真空ダイカスト
製法を研究し，以下の成果を得た．

（１）バルジ製メンバとダイカスト製メンバをミグ溶接する
ことで，軽量で低コストなアルミハイブリッド構造を
構築できた．

（２）バルジでは，熱間バルジ製法と熱間加工用合金を研究
し，周長変化率が従来製法比 1.5 倍になる高い成形自
由度が得られ，複雑形状部品の成形が可能になった．

（３）ダイカストでは，高真空ダイカスト製法と Al­Si­Mg系
ダイカスト合金を研究し，バランス良く優れた機械的
特性を有しかつ溶接可能なダイカスト部品の鋳造が可
能となった．

（４）ミグ溶接では，熱間バルジの表面酸化皮膜を低減し，か
つ高真空ダイカストのガス含有量を 3cm3/100gAl以下
にすることで，溶接継ぎ手特性を確保できることを明
確化し，それらの溶接仕様を確立することができた．

以上により従来アルミサブフレームに対し部品点数を70
％，接合長を 55％，重量を 10％，そしてコストを 20％そ
れぞれ削減することができた．

本技術により，アルミサブフレームの適用が拡大し，自
動車軽量化に貢献することができる．
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5.2. 高真空ダイカストの溶接性

高真空ダイカストのガス含有量は，Fig. 21に示すように
3cm3/100gAl 以下で，過去に検討したチクソダイカストと
同等（８）であった． ガス含有量と溶接ビード品質の関係を
Fig. 22 に示したが，6cm3/100gAlではブローホールの発生
が確認され，8cm3/100gAl ではビード上部に多数のブロー
ホールが発生した．ブローホールにより溶接継手強度に有
効なのど厚が減少し，継ぎ手特性が低下するので，ミグ溶接
に対してはガス含有量を 3cm3/100gAl以下に管理すること
が必要である．また今回新たに開発したダイカスト合金は，
ブローホール発生が低減でき溶接品質確保に有効であるこ
とを確認した．

なお高真空ダイカストの表面皮膜は，オージェ電子分光
法による測定の結果，その厚さが 20nm程度であり，溶接
性への影響は少なかった．
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アルミ鍛造サスペンションアーム用
ピーリングレス鋳造ビレットの開発

Development of Peeling-less Casting Billet for Forged Aluminum Suspension Arm

ABSTRACT

Change to the use of aluminum material is being
promoted in order to achieve the important goal of
weight reduction. However, the high cost of this material
means that weight reduction by this method is currently
not progressing. Here we focused on the material cost,
which occupies 59% of the manufacturing cost of forged
aluminum suspension arms, and developed a new
continuous casting technology which does not need
peeling. This is called the peeling-less casting billet. To
eliminate the peeling process, it was necessary to control
material segregation and surface unevenness. Therefore
the material content was adjusted (adding Ca) and direct
cooling during casting was used, together with adiabatic
mold casting and a graphite casting mold, and those
problems were overcome. This developed technology
eliminated the need for peeling, and in combination with
reduced costs due to equipment depreciation, it reduced
the cost of forging materials approximately 20%, thus
realizing a reduction in cost compared to conventional
forged aluminum suspension arms.

＊　Honda R&D Americas, Inc.
＊＊栃木研究所

要　　旨

アルミ鍛造サスペンションアームの製造において，従来
の鍛造用素材である鋳造ビレットのピーリング工程廃止を
可能にする，表面品質の優れたピーリングレス鋳造ビレッ
トを開発した．ピーリング工程の廃止にはビレット表面の
凹凸，チル層および成分偏析をそれぞれ抑制する必要があ
り，成分調整（Ca添加）と鋳造時の直接水冷，および断熱鋳
型構造とグラファイト鋳型の採用，鋳造条件の最適化によ
りこれらの課題を克服した．

本開発技術により従来必要とされていたピーリング工程
が不要となり，設備償却等の低減もあわせ，鍛造素材コスト
を約 20％低減し，アルミ鍛造サスペンションアームの低コ
スト化を実現した．

１．まえがき

近年，自動車の車両重量は，快適装備の増加および衝突
安全対応等により増加してきている．また，地球環境保護

（CO2，NOX 排出削減など）の観点から燃費向上が求められて
おり，車体の軽量化の必要性は年々高まっている．その中で
も乗り心地，操縦安定性の向上といった自動車の走りに寄
与するサスペンション部品への軽量化要求は特に高い．

Honda では，Fig. 1 に示すスポーツ車および低燃費車に
てサスペンションのアルミ化を進め，その中でも高強度，高
じん性を要求されるサスペンションアームには製法として
鍛造を選択してきた．しかし鍛造は多くの工程を要するた
め高コストとなり，量販車まで普及するに至っていない．そ
のため，アルミ鍛造部品の低コスト化が求められていた．

Fig. 1   Applied examples of forged aluminum
suspension arms

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_5
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２．従来技術と開発のねらい

2.1. アルミ鍛造部品のコスト構成

Fig. 2 にアルミ鍛造部品のコスト構成を示すが，鍛造コ
ストに占める材料費の割合は59％と高く，その内の16％を
鍛造用ビレットのピーリング費が占めている．通常，ビレッ
トを鋳造する際，冷却過程で生じる表面層のマクロ偏析や
凝固収縮による表面の凹凸を取り除くため，ピーリングを
おこなっている．

また，鍛造用素材としてピーリング工程を必要としない
押出材の適用も考えられるが，ピーリング費以上に押出費
は高く，大きなコスト増加を招く．

トップ鋳造（１），（３）が考案された．しかし，この鋳造法でもビ
レット表面の凹凸，表面層のマクロ偏析をなくすことはで
きず，ピーリングをおこなっている．

2.3. 開発のねらい

ビレット表面からの冷却方法を採用している鋳造技術で
は，表層欠陥を完全になくすことは困難であるため，可能な
限りこれらを少なくする鋳造技術の確立に向け，

（１）二段冷却構造の回避（鋳型材質と冷却方法）
（２）鋳造条件の最適化（鋳造速度と冷却水量）
（３）最表層凝固皮膜の強化（材料成分）
について取り組み，鍛造用素材となるビレット表面品質の
向上を図り，ピーリング工程の廃止を可能にし，鍛造コスト
の低減を目標とした．

３．ピーリングレス鋳造技術

3.1. 鋳型材質と冷却方法

従来技術における二段冷却を抑制するため，鋳型に冷却

Others
(41%)

Casting
Ingot

Peeling (16%)

Cut, HT
Others

Material
(59%)

2.2. 従来技術における課題

代表的な連続鋳造法であるDirect Chill Casting（DC 鋳造）
（１），（２）を Fig. 3 に示す．これは鋳型内のアルミ溶湯が水冷
鋳型の冷却（一次冷却）により凝固殻を形成し，鋳型下端か
らの直接水冷（二次冷却）により残り大部分が凝固する二段
冷却構造となっている．この鋳造法では，Fig. 4に示すよう
な，二段冷却の繰り返しのため発生する凝固収縮によりビ
レット表面に凹凸が生じ，また，表面層のマクロ偏析を生じ
易く，これらは部品鍛造時の表面欠陥の発生，強度および耐
食性低下の原因となるため，ピーリング工程にてビレット
表面を除去している．DC鋳造の改良研究は鋳型と溶湯の接
触を最小化すること，つまり一次冷却力の低減に着目した
ものが多く，改良鋳造法として Fig. 5 に示すようなホット
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Fig. 2   Conventional cost composition of forged
aluminum suspension arm

Fig. 3   Schematic of direct chill casting method

Fig. 4   Surface quality of direct chill casting billet

Fig. 5   Schematic of hot top casting method
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機能を持たせず，直接水冷のみとする断熱鋳型構造（４），（５）を
採用した．Fig. 6に示すように，断熱性能を有す耐火物を鋳
型ホルダーに使用するとともに，溶湯の内部と表面の温度
勾配を小さくするため，鋳型材には熱伝導性に優れるグラ
ファイトを採用した．またグラファイトは自己潤滑性能を
有するため，アルミ溶湯が鋳型壁内をスムーズに通過でき
るという利点もあり，ビレット表面の平滑性向上に寄与し
ている．なおグラファイトはアルミ凝固温度（鋳造温度）で
ある700℃近傍での水蒸気との反応が著しく，鋳型寿命に影
響するため，耐酸化性に優れるグラファイトを採用した．

　
3.3. 材料成分　

これまで鋳型材の最適選択および鋳造条件の設定によ
りビレット表面品質の向上を図ってきたが，平滑な表面
を得るまでには至らず Fig. 8 に示すような表面突起物の
発生が認められた．これは Fig. 9 に示すように，凝固界
面近傍の凝固殻が鋳型との接触で生じる摩擦力によって
破れる溶湯漏れと考え，凝固殻の強度および延性を高め
ることで，この突起物の抑制を図った．具体的には凝固
時にビレット表面に酸化皮膜を優先的に生成させる B e

（６），（７）をはじめ，アルミ溶湯の表面張力を大きくするSc，
Ca，Sr（８）に注目し，ベース合金である 6061合金にこれ
らの元素を添加し，開発した鋳造法によるビレットの表
面品質向上に対する有効性を確認した．Fig. 10 に示す
ように Be および Ca 添加に表面突起物の消失効果が認
められたが環境への配慮のため Be の採用を見送り，同
様の効果が得られた Ca の添加量最適化を実施し，最適
添加量範囲を 50ppm ­ 150ppmと設定した．Fig. 11 に
Ca 添加量毎のビレット表面品質を示す．

また Fig. 12 に 開発鋳造法にて鋳造した Ca 添加ビ
レットの断面組織を示す．従来技術のマクロ偏析層の厚
さが７ mm， Mg の濃度偏析が厚さ方向に 10mmあるの
に対し，開発した鋳造法ではマクロ的な偏析層はなく，
150μm程度の非常に薄い微細組織層（以下チル層と記す）
となった．また，Mgの濃度偏析はほとんど存在しない．
さらに直接水冷による急冷のため内部組織も微細なマク
ロ組織となっている．
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3.2. 鋳造速度と冷却水量　

鋳造時の冷却を直接水冷のみとしたため，ビレット表面
品質におよぼす冷却速度の影響が大きくなった．そのため，
冷却速度を支配する冷却水量と鋳造速度をコントロールす
ることにより表面品質の改善を試みた．Fig. 7のように鋳造
速度と冷却水量の最適化により表面品質の優れたビレット
の製造条件を得ることができた．

Fig. 8 に冷却水量一定時の鋳造速度とビレット外観品質
の関係を示すが，鋳造速度が遅くなるほど縦スジや表面突
起物が生じ品質が低下する．なお，生産性の観点より溶湯漏
れを起こさない範囲で可能な限り高い鋳造速度を設定する
必要がある．

Fig. 6   Schematic of developed casting method

Fig. 7   Relationship between cooling speed and
casting quality
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Fig. 8   Relationship between casting speed and
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Fig. 9   Generating mechanism of surface defect
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Fig. 11   Influence of Ca quantity to surface quality
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４．機械的性質・部品特性
　
ピーリングレス鋳造ビレットを鍛造アームに適用するに

あたり，残存チル層および Ca 添加の影響を確認した．

4.1. 残存チル層の影響

ピーリングをおこなわず鍛造することで，部品表面に鋳
造時の急冷によりに生じたチル層が残存する．この影響を
確認するため，従来材と開発材にてビレット軸方向に水平
に鍛錬比 80％の熱間平つぶし鍛造を実施し，残存チル層の
影響を調査した．　　

Fig. 13 に平つぶし鍛造品より切り出した試験片によ
る機械的性質を示す．強度・シャルピー衝撃値はチル層
の有無に関わらず同等の値を示したが，疲労強度は，破
損確率 P=0.1のデータで見ると，チル層のない従来技術
と比較して約20％向上する結果となった．これは開発し
た鋳造法の急冷作用により，組織が微細となっているこ
とと，表層チル層が存在することによる強化の効果と見
られる．

4.2. Ca 添加の影響

Fig. 14に開発材と従来材の鍛造アーム内部から切り出し
た試験片による機械的性質を示す．一般に Al 中の Ca 原
子は，Si 原子と結合して金属間化合物を形成し，6061合金
の強度に寄与する Mg2Si の量を減少させ強度を低下させる

以上，断熱鋳型材の採用，鋳造条件の設定に加え，Caを
微量添加することにより，ビレット表層の平滑化とともに
組織の不均一さを最小限に抑制し，ピーリング工程を必要
としない鋳造ビレットを得ることができた．
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と言われているが（９），50 ­ 150ppmの添加範囲では，Ca を
添加しないものと同等以上の値を示した．特に衝撃値は，開
発した鋳造法による組織微細化の効果により，従来材より
も約 25％向上する結果となった．

以上，ピーリングレス鋳造ビレットを用いた鍛造品は，従
来技術より優れた機械的性質を有することがわかった．な
お，部品特性であるアーム単体の強度，耐久性および耐食性
についても問題がないことを確認した．

５．実用例
　
本開発技術により従来必要であったピーリング工程を廃

止することが可能となり，またピーリング工程廃止による
鋳造棒の矯正廃止，設備償却費等の削減により，従来技術に
比べ約20％の材料費低減を可能とした．そして，2005年モ
デル LEGEND のフロントロアアームに量産適用し，鋳鉄
アームに比べ約 43％の軽量化を達成した．Fig.  15 に
LEGEND のフロントサスペンションおよび Fig. 16 にフロ
ントロアアームを示す．
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Fig. 13   Influence of residual chilled layer in flat forging

Fig. 14   Influence of Ca addition in forged arm

Fig. 15   External view of front suspension

Fig. 16   Front lower arm
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６．まとめ
　
アルミ鍛造サスペンションアームの製造において，従来

必要とされていたピーリング工程の廃止を可能とする表面
品質の優れた鋳造ビレットの研究・開発をおこない，以下の
結果を得た．

（１）Ca添加，グラファイト鋳型の採用および鋳造条件の最
適化により，ピーリングレス鋳造ビレットを開発した．

（２）従来のピーリング鋳造ビレットに比べ，鍛造コストに
占める材料費を 20％低減することができた．

７．謝辞
　
最後に本技術・部品開発にあたり，御協力を頂きました
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技術紹介

藤　野　道　格＊

Michimasa FUJINO

HondaJet の開発について
Design and Development of HondaJet

ABSTRACT

Honda R&D has developed an advanced business jet.
The HondaJet is an entry-level, light-weight, business jet
featuring an extra large cabin, high fuel efficiency, and
high cruise speed compared to existing small business
jets. To achieve the performance goals, a natural-
laminar-flow wing, a natural-laminar-flow fuselage nose,
an over-the-wing engine-mount configuration, and other
advanced technologies were developed. The wing is
metal, having an integral machined skin to achieve a
very smooth upper surface, which is required for natural
laminar flow. The fuselage is made entirely of
composites and the stiffened panels and the sandwich
panels were co-cured integrally in an autoclave to reduce
weight and cost. The advanced avionics system, which
provides a high degree of integration for enhanced
functionality and flight safety, was also installed in the
cockpit. Several advanced technologies were employed
for the HondaJet.

＊Honda R&D America’s Inc.

要　　旨

Honda は先進的なエントリー・レベルの小型ビジネス
ジェット機，HondaJet を独自開発した．HondaJet は従来
の小型ビジネスジェット機に比べ，格段に広いキャビン，高
い燃料効率，高い巡航速度を有することが特徴であり，これ
らの高い性能目標を達成するため，自然層流翼，自然層流
ノーズ，また主翼上面エンジン搭載形態など多くの新技術
が開発された．主翼は金属製構造であり，自然層流実現に必
要な極めて滑らかな翼表面を実現するため，上面スキンに
は機械加工一体削りだしのインテグラルスキンが用いられ
ている．また胴体は全複合材製で，重量およびコスト低減の
ため，オートクレーブ中でスティフンド（補強）パネルとサ
ンドイッチパネルを同時に硬化させる新しいコンセプトの
一体成形構造様式を採用している．さらに機能性，安全性を
強化した先進的な統合型アビオニクスをコックピットに搭
載している．HondaJetにはこれらの主要技術に加え，他に
もさまざまな先進技術が搭載されている．

１．まえがき

世界の航空輸送は過去 20年の間，約 6.7％の伸びで成長
を続けており，ICAO（Internat iona l  C iv i l  Av ia t ion
Organization）の予測によると今後少なくとも 20年間は年平
均で5.3％の成長を続けるとされている．これは世界のGDP
の増加が 3.3％程度と予測されているのと比較しても堅調な
増加を示していることが理解できる．一方，ビジネスジェッ
ト機の市場も同様に堅調な成長を続け，過去 20年間は平均
8.1％の成長を示しており，今後も GDP の増加傾向と一致
して増加していくものと予想されている．特に近年は，ビジ
ネス機の利便性（エアラインと比較して乗り継ぎやカウン
ターでの待ち時間がないこと）や安全性（ハイジャックなどの
テロの危険性が少ないこと）が再認識され，過去に例を見な

いほどビジネスジェット機に対する関心は高まっている．
しかしながら，ビジネスジェット機は機体価格や利用運

賃が高価なこともあり，まだ一般ユーザーにまで普及して
いるとは言いがたい．とくにチャーターした場合にも，その
運賃はエアラインのファーストクラスの運賃よりも高く，
一般に普及する上での最大のネックとなっている．もし機
体価格を低く抑えることができ，しかも運行コストを下げ，
エアライン並の運賃で利用することが可能となれば，今後
航空輸送におけるビジネスジェット機の姿は大きく変わる
ことは疑いない．

このような背景にあって，将来のビジネスジェット機の
姿に変革を起こすべく HondaJet は開発された．本稿では
本機の開発における空力，空力弾性，構造およびシステムの
設計及び試験について解説する．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_6
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２．航空機の概要と性能

機体全景を Fig. 1 に示す．動力としては，Honda が開発
した高効率ターボファン・エンジン HF­118が２基搭載さ
れている．HF­118は１基あたりの離陸推力が 1 670lb

（7428.5N），２スプール形式で，全自動ディジタル・エンジ
ン制御装置（FADEC）により制御されている．機体は低翼式
でエンジンは主翼の上面に搭載されており，機体寸法は全
長41.14ft（12.5m），翼幅39.87ft（12.2m），高さ13.21ft（4.1m）
である．設計最大離陸重量は約9200lb（4173kg），最大速度
は高度 30000ft（9100m）のとき約 420kt（778km/h）であり，
同クラスのビジネス機と比較して速度で約 10％，燃費で約
40％優れていることが特徴である．客室高は中央通路部分
で床から天井まで 4.89ft（1.49m），乗客用客室部分の長さは
15.09ft（4.6m）で，他の４座席配置の機体に比べ，非常に大き
な客室空間を有している．客室は8.7psi（60kPa）まで与圧さ
れ，高度 44000ft（13400m）まで客室高度 8000ft（2400m）を
維持することが可能である．

速風洞試験による主翼上面エンジン搭載形態の失速パター
ンを Fig. 2 に示す．主翼の失速は最初セミスパンの約 55
％で発生し，その後剥離は主翼中央部前方に向かって拡
がっていく．これより主翼の外側部分には適切な失速余裕
があることがわかる．そして胴体とナセルの間の主翼付根
部分は機体が失速角に達しても失速せず，主翼上面エンジ
ン搭載形態が良好な失速特性を有することも示している．
ナセルの有無による揚力特性についても同様な低速風洞試
験結果により，ナセルを主翼上面に搭載しても不利になる
ことはないことが実証された（２）．

HondaJetの高い性能目標を実現するため，コンフォーマ
ル・マッピング法（３）を使って新しい自然層流（NLF ）翼型
SHM­1 が開発された（４）．SHM­1 翼型の形状と代表的圧力
コンター図を Fig. 3 に示す．この翼型では翼上面の圧力が
約 42％翼弦長まで順圧力勾配に設計され，そのあと凹型の
圧力回復が続き，最大揚力，ピッチングモーメント，抵抗発
散の間の最適なバランスが取られている．翼下面の圧力は
約 63％翼弦長まで順圧力勾配に設計されており，抵抗を減
少させる圧力分布をしている．また表面粗さによる最大揚
力係数の損失を最小とするため，高迎角において前縁付近
で遷移が起こるような特別な翼前縁形状が設計された．さ

Fig. 1   HondaJet

３．空力

3.1. 主翼

主翼の空力設計をおこなう上で重要なことは良好な失速
特性を維持しつつ抵抗を最小とすることである．また最小
構造重量で誘導抵抗を最小とするために詳細なトレードス
タディもおこなわれた．その結果，航続距離が 1 100nm

（2037km）の航空機の場合，主翼の幾何学的アスペクト比
が8.5で，ウイングレットの高さが主翼翼幅の約９％のウ
イングレットを装備した時に離陸重量を最小にできること
がわかった．本機には主翼上面エンジン搭載形態を採用し
た．この形態の特徴はナセルを最適な位置に置くことによ
り高速での造波抵抗を最小とできること，およびキャビン
容積を拡大できることにある（１）．しかし通常使われる形態
ではないため，理論解析および低速風洞試験によって失速
特性が注意深く調べられた．縮尺 1/6 の模型を用いた低

Fig. 2   Stall pattern

Mach number=0.186
Reynolds number=1.03 × 106

Fig. 3   SHM-1 airfoil shape and pressure contour
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らに，翼上面の後縁部分の形状は，圧力勾配を非常に大きく
することで，意図的に小さな剥離を生じさせている．この新
しいコンセプトの後縁設計の採用により高速でのピッチン
グモーメントを大幅に減少することが可能となった．

この翼型については低速および遷音速での風洞試験に加
え，T­33航空機（Fig. 4）の主翼を改修した実機を用いた飛行
試験により，実レイノルズ数，実マッハ数での翼型性能の検
証をおこなった．この翼型は高い最大揚力係数と穏やかな
失速特性をもつことに加え，巡航および上昇時には低い形
状抵抗係数を有することが特徴である．

かった．ナセル前面がクリーン翼の衝撃波発生位置近くに
あり，ナセル下面が翼上面から垂直方向にナセル最大高さ
の約 1/3 から 1/2 の位置にあるとき，有利な空力干渉が
生じて主翼上面エンジン搭載形態での抵抗は通常の後部胴
体搭載形態のそれより小さくなることが確認された（１）．

本機の最終形態はこの結果に基づいて決められた．主翼
上面エンジン搭載形態を採用することにより，巡航性能は
通常の後部胴体搭載形態に比べて高く，かつキャビン容積
は同クラスのビジネスジェット機の中で最大とすることが
できた．

3.3. フラップ

本機では高速性能要求と同時に失速速度要求を満たすた
め，機械式リンクにより伸展する 30％翼弦長のダブル・ス
ロッテッド・フラップを採用した．ベーンやフラップの形状，
隟間やオーバーラップなどが二次元多要素パネルコード：
MCRFA（６）および二次元多要素オイラーコード：MSES（７）を
用いて設計され，次に縮尺 1/6 の全機モデル，縮尺 1/3 の
ハーフモデル（半翼模型）をそれぞれ用いて当社の低速風洞で
実験をおこなった（Fig. 6）．２種類のレイノルズ数について試
験した結果と圧力差分則（Pressure­difference rule）（８）を組み入
れた解析法を用いることにより，実機の最大揚力係数を精度
良く見積もることが可能となった．実機のレイノルズ数にお
ける最大揚力係数は約 2.5となり，このフラップ形態は失速
速度目標値を満たすことが実証された．

Fig. 4   T-33 aircraft modified for NLF flight test

BTWT 2207
BST-T-1960-1A

RUN 170
EP356-40

Fig. 5   Transonic wind tunnel test

3.2. 主翼上面エンジン搭載形態

設計上最も大きな決断を要したのはエンジン搭載位置で
ある．通常の胴体後部搭載案に対し，主翼上面搭載案を選定
するにあたってはさまざまな角度から技術的検討がなされ
た．一般的には主翼上面にエンジンナセルを配置すると好
ましくない空力干渉が生じることにより強い衝撃波が発生
し，抵抗発散マッハ数が低くなる．

この現象について検討するため，まず三次元オイラー解
法による理論解析（５）をおこない，次にその理論的予測の妥
当性検証のため，ボーイング社の遷音速風洞を用いて遷音
速風洞試験（Fig. 5）をおこなった．その結果，衝撃波が最小
となるナセルの主翼に対する相対位置が見出され，抵抗発
散がクリーン翼形態より大きなマッハ数で起きることがわ

Fig. 6   1/3-scale low-speed wind tunnel model

3.4. エンジン・シミュレーション試験

主翼上面エンジン搭載形態では高迎角におけるエンジン
への流入空気の不均一を最小限に留めることが特に重要で
ある．これらの特性を評価するため，当社の低速風洞を使っ
て縮尺 1/6 の動力模型試験をおこなった（Fig. 7）．エンジ
ンへの空気流入パターンを計測するため，40個の全圧測定
用プローブがファンの回転面に取り付けられ，またリップ
部の剥離を測定するため，静圧孔がインレットダクトに
沿って設けられた．試験では機体のピッチ，ヨー，速度およ
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びエンジン・ファンの回転速度などをシステマティックに
変化させ，それらが空気取入口の総圧分布におよぼす複合
的な影響を調べた．四つの異なる迎角（10，15，18 および
26°）および三つの異なる横滑り角（－ 18，0および 18°）に
対し，必要推力を保持して着陸進入する時の速度に対応す
る流量比 1.15における不均一圧力パターンの例を Fig. 8 に
示す．空気取入口の総圧不均一は，失速角である 15°まで
が 0.1％以下，失速してから 26°までが２％以下となった．
流量比が 0.65および 2.15における試験でも同様の傾向が
得られた．大流量比 2.15の試験では全迎角で総圧の不均一
は小さく，また巡航速度に対応する小流量比 0.65の試験で
は失速角より大きい角度で不均一さはわずかだが大きく
なった．これらの試験により，圧力不均一は飛行包囲線図内
においてエンジン性能要求によって規定される制限を越え
ないことが証明された．

3.5. 胴体層流ノーズ

胴体の抵抗を減らすため，自然層流となるノーズ（機首）
の形状が新たに開発された．設計には三次元パネルコード
と積分境界層法（integral boundary­layer method）が用いら
れた（９）．ノーズの外形形状は，層流域の長さを最大とする
ため，順圧力勾配を維持するとともにクロスフローが最小
となるように設計された．設計の妥当性検証のため，縮尺
1/3 の胴体模型を用いて Honda の低速風洞で試験がおこ
なわれた（Fig. 9）．各迎角でのノーズ部流れの可視化のた
め，赤外線カメラを使う方法も用いられた（Fig. 10）．

試験の結果，上昇および巡航での迎角において広範囲の
層流が得られることがわかった．また表面の段差や隟間は
自然層流の実現を妨げるため，さまざまな種類の段差や隟
間が機首部に設けられ，限界値が決められた．自然層流ノー
ズの採用により，胴体の抵抗は従来の乱流ノーズの場合に
比べて約 10％減少させることができた（Fig. 10）．

Fig. 7   1/6-scale engine simulator

Fig. 8   Pressure distribution pattern obtained from
powered model test

Fig. 9   1/3-scale fuselage model for NLF nose test

Fig. 10   Drag reduction of NLF nose
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3.6. 操縦安定性低速風洞試験

空力特性と安定微係数を取得するため，詳細な６分力風
洞試験が必要とされる．試験には二つの異なる風洞，すなわ
ち当社の低速風洞（Fig. 11）とワシントン大学低速風洞が使
用された．これらの試験で得られた安定微係数は，６自由度
フライト・シミュレータ（Fig. 12）に用いられ，その飛行特
性が MIL­8785C等を満足することを確認した．
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４．空力弾性

4.1. 主翼上面エンジン搭載形態

エンジンを主翼に搭載すると主翼が複雑なフラッタ特性
を示す．フラッタを抑制するためには，エンジン質量位置と
主翼との相対位置関係や主翼剛性に対するパイロンの相対
的剛性が重要となる．この特性を調べるため，ERIN コード
を用いた理論的解析と共に，低速および遷音速風洞でのフ

ラッタ試験（宇宙航空研究開発機構（JAXA）の遷音速フラッタ
風洞を使用）が実施された（Fig. 13）．

研究の結果，主翼上面エンジン搭載形態では対称モード
でのフラッタ発生速度が逆対称モードの場合より低いこと
がわかった．また，エンジンナセルによる空気力変化や空力
的干渉が遷音速域でのフラッタ特性に与える影響が小さい
ことも確認された．さらに，エンジン・パイロンの振動特性
がフラッタ特性に影響をおよぼすこともわかった．例とし
てエンジン・パイロンの横曲げ振動数が主翼の非連成１次
捩り振動数に近いとき（約 0.9 から 1.0 倍のとき）フラッタ
発生速度は最も高く，エンジン・パイロンのピッチング振動
数が主翼の非連成１次曲げ振動数の約 1.25倍のときフラッ
タ発生速度は最も低くなる（10）．これらの研究結果に基づき，
耐フラッタ目標性能を満たすように主翼の剛性と質量分布
が決定された．

５．構造

5.1. 主翼

主翼は，左外翼，中央翼，右外翼から構成され（Fig. 14），
アルミニウム製の桁とアルミニウム製のスキン（外板）から
なりたっている．トルクボックス部は３本の桁，リブおよび
ストリンガが一体化されたスキン（外板）から構成され，そ
れらがインテグラル・タンクとなっている．

上面スキン（外板）は A7050アルミニウム板で，層流実現
に必要な滑らかな外形を保つため，機械加工によるストリ
ンガ一体化パネルとした．このようにすることで構造要素
が効率的に配置できるため，部品点数を削減することがで
きた．

前縁構造とメイントルクボックス構造は，層流に与える
外乱を最小限とするため，13.5％翼弦長で結合した．前縁に
はエンジンから抽気した熱風をピッコロチューブ（穴の開い
た円筒）から前縁スキンの内側に直接吹付けるタイプの防氷
装置を装備した．

Fig. 11   1/6-scale wind tunnel

Fig. 12   Honda flight simulator(HNAFS)

Fig. 13   Transonic wind tunnel flutter test at JAXA
transonic wind tunnel Fig. 14   Wing structure
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パイロン構造はＹ字形に配置された補強されたリブに４
本のボルトで取り付けられ，主脚もまた同じ補強リブの内
弦側に取り付けられて，大荷重が同じ補強構造に入るよう
に設計されている．主翼からの垂直荷重は４個のリンクで
胴体の前後メインフレームに伝えられ，横方向荷重は左側
にあるＶ字形のリンクで伝達される．また，前後方向荷重は
２個のスラストロッドにより胴体に伝えられる．

主翼の構造強度はプルーフ試験により実証された．試験
には MTS 社製 AERO90 試験装置が用いられ，合計 26 個
のコンピューター制御油圧アクチュエータを用いて模擬空
気力，エンジン荷重およびランディングギアからの着陸荷
重を負荷した．各試験ケースにおいて 600チャンネルを超
えるデータ（ひずみ，変位，力など）を計測した．実際に試験
をおこなって評価したのは 870 のケースから選ばれた 10
ケースで，それらはパイロン垂直荷重，パイロン横荷重，フ
ラップ荷重，Vc 上向き突風荷重，Vc 下向き突風荷重，右
側および左側片脚着陸条件荷重，水平着陸スピンアップ荷
重，横すべり着陸荷重，方向舵操舵荷重の各ケースである．

試験に用いられた主翼構造は飛行試験にも用いるため，
試験荷重は制限荷重の80％に抑えられ（Fig. 15），計測され
たひずみ，変位および反力などのデータを有限要素法解析
結果と比較，外挿して制限荷重状態での強度を満足するこ
とを確認した．

の一定断面部分は簡単に延長が可能で，将来の胴体スト
レッチなどに容易に対応できる．

胴体の主な特徴は，重量およびコスト低減のため，サン
ドイッチパネルとスティフンドパネルとをオートクレーブ
を用いて同時一体成形していることにある．このときハニ
カムサンドイッチ構造をスティフンドパネル成形に必要な
圧力（0.6MPa）の下で硬化させることは技術的に難しい課題
であったが，端部をピクチャーフレーム（額縁）で固定して
安定化させる方法を新開発し，ハニカムコアのつぶれを防
止することが可能となった．

ウインドシールド（風防）は良好な空力特性を得るため，
複合曲面とした．またウインドシールドは２層（外層と内
層）のストレッチアクリルと優れた低温柔軟性，高い運用温
度および良好な接着特性を有するポリウレタンの中間層で
構成されている．外側アクリル層の外面および内側アクリ
ル層の内面は，磨耗および化学薬品に耐えられるようハー
ドコートされ，さらに防氷のため，電気的に加熱される．ウ
インドシールドおよびその支持構造は，重量 4lb（1.8kg）の
鳥が海面上の設計巡航速度（Vc）で衝突した場合にも耐える
ように設計されている．

Fig. 15   Wing proof test

5.2. 胴体

胴体は全複合材構造で，材料は炭素繊維強化 180℃硬化
エポキシ樹脂プリプレグ（マトリックスは高い損傷許容性を
有するタフエポキシ樹脂 Cytec 5276­1，ファイバは高強度，
中弾性炭素繊維 TOHO G30­500）を用いている（11）．

Fig. 16に示すように，機首部と後部胴体はハニカムサン
ドイッチ構造で，層流ノーズを実現するために必要な複合
曲面（三次元曲面）を形成している．キャビンの一定断面部
分はキャビン容積を拡大するため，一体型スティフンド（補
強）パネル構造となっている．その部分のフレームとストリ
ンガは製造を容易にするため，同一の形状としている．胴体

Fig. 16   Fuselage structure

Fig. 17   Fuselage proof test

Sandwich panel
structure

Stiffened panel
structure

Sandwich panel
structure
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胴体の構造設計の妥当性を検証するため，プルーフ試験
がおこなわれた（Fig. 17）．荷重を模擬するため，コンピュー
タで制御される６本の油圧アクチュエータが用いられ，与
圧荷重も負荷した．与圧，上向き突風，上向き突風＋与圧，
方向舵操縦，方向舵操縦＋与圧，２点着陸，の６つの荷重
ケースで試験をおこなった．主翼構造と同様に，試験に用い
られた胴体構造は飛行試験にも使用される．このため試験
荷重は制限荷重の 80％に抑えられ，胴体強度は主翼プルー
フ試験と同様の手法で確認された．

６．システム

6.1. 降着装置

降着装置は典型的な３車輪式を採用し前輪が操向車輪と
なっている．主脚はトレーリング･リンク・タイプで主翼に
取り付けられており（Fig. 18），サイド・ブレイス（側方支柱）
が脚を引き込むためのアクチュエータとなっている．脚扉
は内側，中央，外側の三つに分割され，内側扉は独立した油
圧アクチュエータで開閉される．中央と外側の扉は主脚支
柱に連結されており，主脚の動きに連動して自動的に開閉
する．車輪格納部分は扉で完全に覆われ，タイヤは巡航中気
流にさらされないため抵抗の増加を避けることができる．
サイド・ブレイス・アクチュエータは内部にダウンロック・
システムを備え，緊急時にはダンプ・バルブにより脚が自由
落下し，伸展する．

主脚にはアンチ・ロック・ブレーキング・システムが装
備され，その制御を最適化するため，ダイナモテストが実
施された．ホイール・ロック・プロテクション，タッチ・
ダウン・プロテクションおよびスピン・アップ・オーバー
ライドなどの各機能もブレーキング・システムに組み込ま
れている．

前脚はショック・アブソーバー・ストラット・タイプ（上
下方向支柱に緩衝装置が組み込まれているもの）で，ドラッ
グ・ブレイス・アクチュエータにより，前方に引き込まれる

（Fig. 19）．扉は前脚とリンクで機械的に連結されており，前
脚の動きに連動して自動的に開閉する．ドラッグ・ブレイ
ス・アクチュエータは内部にダウンロック・システムを装備
している．前輪は PWM（パルス幅変調）制御方式によって
制御される油圧アクチュエータを備えたステア・バイ・ワイ
ヤ・システム（電気式操向装置）が装備されている．ステアリ
ング・システム（操向装置）には操向角度範囲が± 50°のタ
キシー・モードと操向角度が± 10°に制限されたテイクオ
フ・モードの二つがあり，またアキュムレータ（蓄圧器）を備
えることにより，油圧ポンプが故障した場合にも緊急操向
制御ができるように設計されている．

衝撃吸収特性を評価するため，機体の重量を模擬した錘
をつけて主脚の落下試験がおこなわれた（Fig. 20）．その結
果，オレオ式緩衝装置の特性は目標を満たすことが確認さ
れた．

Fig. 18   Main landing gear

Wheel & Tire

Shock strut

Side brace actuator

In-board door
actuator

Main landing Gear door

Brake valve

Fig. 19   Nose landing gear

Fig. 20   Main landing gear drop test
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6.2. フラップ

本機は固定ベーンを有するリンケージ・タイプ（機械的に
リンクで展長させる）フラップを採用し，Fig. 21 に示すよ
うに，離陸時に15.7°，着陸時に50°の二つのフラップ展長
位置が設けられている．このフラップは左右の主翼の翼根
部に各１本づつ取り付けられた合計２本の油圧アクチュ
エータで駆動され，またスプリットコンディション（左右の
フラップの角度が異なる条件）を防ぐため，左右のフラップ
は機械的に結合されている．

フラップについては飛行荷重条件下に対する耐久試験が
おこなわれた．試験ではフラップが変位する際に連続的に
飛行状態と同様な空気力が負荷できるよう，フラップと共
に動くトーナメントバーを介して油圧アクチュエータによ
り模擬分布空気力が負荷された．試験の結果，フラップ機構
は飛行試験計画から決められた耐久サイクル目標を満たし
ていることが確認された．

は電気式ブースタ・ポンプを用いている．燃料移送管理装置
（FTMU ）は翼内の燃料レベルを維持することにより，翼付け
根の平均曲げモーメントを 12％程度軽減している．また，
クロスフィード・ファンクション（自動相互供給機能）が組
み込まれ，非対称運用を可能にすると共に左右の燃料の不
均衡を修正することが可能である．以上の結果アンユーザ
ブル・フューエル（使用不可燃料）は全燃料体積の約２％に
抑えることができた．

キャリースルー・タンク内に３個，左右翼タンク内に各
４個，ブラダータンク内に２個の合計13個の容量型燃料計
が取り付けられ，正規の飛行包絡線図内にある任意の定常
飛行条件において，指示燃料量の２％＋フルスケールの１
％，以内の精度で燃料量を計測することができる．

Fig. 21   Flap linkage mechanism

(c) Landing position

(b) Take-off position

(a) Cruise position

15.7°

50°

6.3. 燃料系

本機は Fig. 22 に示すように４つの燃料タンク，すなわ
ち，右翼内タンク，左翼内タンク，キャリースルー・タンク
および後部胴体ブラダータンクを備えている．

燃料は後部胴体の右側１ヶ箇所から給油され，トランス
ファー・ポンプにより，キャリースルー・タンクから左右の
翼内タンクへ移送される．そして右エンジンには右翼タン
クから，左エンジンには左翼タンクから，各々のパイロン下
にあるコレクタ・タンクを介して燃料が供給される．プライ
マリ・ポンプはエジェクター・タイプで，エンジン始動時に
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Fig. 22   Fuel system

6.4. アビオニクス

本機は，オープン・アーキテクチュアを有するモジュラー
設計のオール・グラス・フライトデッキを採用している．本
機のコックピットを Fig. 23 に示す．機体姿勢およびエア・
データからエンジン計器，気象データ，交通情報，地形など
のすべての情報が，２個のプライマリ・フライト・ディスプ
レイ（PFD：大画面主飛行情報表示器）と１個のマルチ・ファ
ンクション・ディスプレイ（MFD ：多機能飛行情報表示器）

Fig. 23   Cockpit
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上にディジタル表示される．PFD には速度計，昇降計，調
節式高度計，方向指示計，姿勢計（人工水平儀），横滑計，デュ
アルのNAV/COM，などが表示され，MFD にはEIDS（N1，
ITT，N2，油温，油圧など），燃料流量，燃料量，発電機電
流，GPS マップ，などが表示される．

本機のコックピットではこのように高度の統合がおこな
われ，状況把握性，機能性，操作容易性，冗長性，飛行安全
性などの機能がとくに強化されている．

6.5. その他のシステム

HondaJetのシステムレイアウトにおいては，キャビン容
積を最大にするため，ノーズコンパートメント，翼胴フェア
リング内，パイロン内，リアバルクヘッド後方の後部胴体内
などのスペースを有効に活用しているのが特徴である．
ノーズコンパートメントにはバッテリ，パーキングブレー
キバルブ，AHRS（Attitude and heading reference system）な
どを，翼胴フェアリング内にはECS（Environmental control
system）配管，熱交換器，フローコントロールバルブ，トリ
ムバルブなどを，パイロン内には消火装置やプリクーラー
を，また胴体後部には DCMP（DC モーターポンプ），リザ
バー，アキュムレータ，エアコンなどをそれぞれ搭載してい
る．各システムの配置を Fig. 24 に示す．このような新レ
イアウトを採用することにより有効キャビン容積は他機を
大きく凌ぐことが可能になった．

７．まとめ

Honda は先進的な小型軽量ビジネスジェット機を開発
し，初飛行を成功させた．翼上面エンジン搭載形態や自然層
流翼，自然層流ノーズ，コンポジット胴体など多くの先進技
術を採用することにより，キャビン容積，速度，燃費性能な
どの面で同クラスのビジネスジェット機を大きく凌ぐこと
が可能となった．今後は種々の飛行試験を通じて詳細性能
を実証していく．最後に，創業以来の空への夢を共有し，
HondaJetを実現するためにご協力をいただいた社内外の皆
さまに心から感謝致します．
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HondaJet 全複合材胴体構造の研究
Research Work of the All-composite Fuselage Structure for HondaJet

ABSTRACT

HondaJet utilizes an all-composite fuselage.  The
main feature of this fuselage structure is that the
stiffened panel and the sandwich panel are co-cured
integrally to reduce both weight and cost.  Another key
feature is that a buckling tolerance design is adopted for
the skin.  This means that shear buckling is allowed
beyond 50% limit load. Several affordable process
technologies were developed in the field of lay up and
structural bonding. The material and structural tests were
conducted applying the concept of “Building Block
Approach” to prove safety of flight. First the design
allowables of the materials were decided. Environmental,
damage tolerance, and fatigue conditions were
considered.  Three major component tests were
conducted.

＊和光基礎技術研究センター

要　　旨

全複合材胴体を採用した小型ビジネスジェット実験機
HondaJetが初飛行に成功した．本胴体の最大の特徴は，軽
量化と低コスト化のため，構造効率の高いスティフンドパ
ネルとコスト効率の高いサンドイッチパネルを適切に配置
し，一体成形した大型のスキンパネル構造にある．次の特徴
は，軽量化のため，スキンのせん断座屈を 50％制限荷重で
許容する座屈許容設計を適用したことである．その結果，従
来のアルミ構造に対し約 20％の軽量化を達成できた．また
部品の成形や胴体全体の接着組み立てには，コスト低減の
可能なプロセス技術を開発し，適用した．この胴体の強度を
保証するために，ビルディングブロックアプローチに基づ
く多数の材料試験と構造試験および強度解析を実施した．
まず，損傷許容・環境・疲労を考慮した材料の設計許容値を
決定し，次にエレメント試験や大規模なコンポーネント試
験等をおこない，胴体構造の強度を実証した．

１．はじめに

航空機の構造にとって軽量化は最大の課題である．その
ためアルミ合金に代わり複合材の使用が増加している．小
型機，ビジネス機の機体構造に複合材を適用する場合，サン
ドイッチパネル構造が主流である．サンドイッチパネル構
造は品質管理やぎ装品の取り付けが容易ではないといった
解決すべき課題もあるが，成形プロセスや成形治具が比較
的単純であるため，製造コスト削減や開発期間の短縮に有
効である．

1993年に Honda が開発した全複合材実験機 MH­02が
初飛行に成功した（１）．MH­02は胴体，主翼ともサンドイッ
チパネル構造を採用し，設計・製造された．その後，さらな
る重量削減と成形プロセスの評価を目的とし，一体成形に
よるスティフンドパネル構造の胴体バレルを試作し試験を
おこなった．この結果，スティフンドパネル構造は重量削減

には効果があるが，３次元コンタ部への適用は製造コスト
の増加をもたらすことが明らかになった．

本稿では，こうした経緯を経て 2003年 12 月に初飛行
に成功した HondaJet全複合材胴体（２），（３）の，軽量化・低コ
スト化を実現するための構造様式のコンセプトとプロセス
技術，そして，胴体の強度を保証するためのプロシージャに
ついて述べる．

２．胴体構造

HondaJetの胴体は，ウィンドシールド，窓，集中大荷重
を受ける金具を除き，すべての構造は炭素繊維強化樹脂複
合材（以下，複合材）で構成されている．キャビン部は与圧構
造であり，上下開きの乗降ドアとプラグ式の非常出口を備
える．設計要件は，米国連邦航空局が発行し，小型機に適用
される規定，FAR Part23 に基づいた．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_7
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胴体構造の特徴（Fig. 1）は，重量と製造コスト削減を狙
い，一つの胴体の中でその形状に合わせて２種類の構造様
式を使い分けたことである．すなわち，スティフンドパネル
とサンドイッチパネルを適切に配置し，Fig. 2 に示すよう
に，一つの大型部品としてオートクレーブとよばれる加
熱・加圧釜で一体成形（複数の部品を接着剤やファスナを用
いることなく１回の硬化工程で一つの部品として成形する
技術）したことである．スティフンドパネルはスキンをスト
リンガやフレームで補強した構造であり，サンドイッチパ
ネルはスキンでコア材をサンドイッチした補強構造である．
航空機の典型的な構造様式である構造効率の高いスティフ
ンドパネル構造を形状の単純なキャビン円筒部に適用し，
複合材構造でコスト効率の高いサンドイッチパネル構造を
ノーズ部，コックピット部とテール部の３次元コンタ部に
適用した．一般的に，サンドイッチパネルの成形圧力は，コ
ア材であるハニカムのつぶれを避けるため，ハニカムを持
たないスティフンドパネルの成形圧力の半分以下でなけれ
ばならない．この構造様式を実現するには，サンドイッチパ
ネルをスティフンドパネルと同じ高圧で成形できることが
必須であり，そのための新成形法を開発した．

２点目の特徴は，スティフンドパネルのスキンに座屈許
容設計を取り入れたことである．制限荷重（飛行中にかかり
得る荷重）の50％でせん断座屈を許容する設計とした．軽量
化の要求の厳しい航空機構造では，他の構造物と違い座屈
を許容することが一般的である．しかし，複合材構造への適
用例は極めて少ない．そのため，スキン座屈後の挙動と最終

強度の評価のため，複数の実物大スティフンドパネル供試
体のせん断座屈試験（４）を実施し，複合材の座屈許容設計法
を確立した．これらをもとに，座屈の条件を満たすよう，ス
キンの積層数と繊維の配向角を設計した．

Sandwich panel structure

Stiffened panel structure

Sandwich panel structure

Fig. 1   Structural concept of all-composite fuselage

Fig. 2   Co-cured skin panel
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スキンパネルは左右それぞれ１枚，全長9.74 mの大型部
品で構成され，上下のシングルラップ継ぎ手で接着されて
いる．このため，レドームとテールコーンを除き，前後の継
ぎ手がない．スティフンドパネルのストリンガとフレーム
の断面形状は，構造効率と成形プロセスを考慮して決定し
た．Fig. 3はストリンガとフレームの断面とその交差部の構
造を示す．スティフンドパネルを構成するスキン，ストリン
ガ，フレームのＴ断面部（白色部品）およびサンドイッチパ
ネルは１個の大型スキンパネルとして一体成形した．Ｌ断
面のリングフレーム（黄色部品）と集中荷重が入力するＣ断
面のリングフレーム（未図示）は，左右のスキンパネルを接
着する際に同時に接着した．フレームの高さは，キャビンス
ペースを確保するため 45 mm に制限した．そのため，フ
レームのフランジ部は弾性率が 80000 MPa 以上の積層構
成とした．サンドイッチパネル部のハニカム厚さは与圧に
よる曲げ応力より 20 mm とした．

小型ビジネスジェットクラスの下記３種類の胴体につい
て，重量比較の試算をおこなった．

（１）アルミの従来構造（スティフンドパネル構造）
（２）複合材サンドイッチパネル構造
（３）新コンセプトの複合材サンドイッチパネル／スティフ

ンドパネル構造

結果を Fig. 4 に示す．サンドイッチパネル構造の重量削
減は，アルミの従来構造に対し約 15％であったが，新コン
セプト構造では，約 20％の重量削減を期待できることがわ
かった．

３．材料とプロセス

3.1. 材料

HondaJetの胴体に使用した主構造材料は，高い靭性と良
好な耐ホットウエット環境性をもつ 180℃ 硬化タフエポキ
シ樹脂（CYTEC 5276­1）と，強化材として一方向または平織
りの高強度／中弾性炭素繊維（TOHO G30­50）を組み合わせ
た複合材料である．その素材はシート状でプリプレグと呼
ばれ，樹脂と強化繊維が一定割合で複合化されている．製品
部材は，要求される特性に合わせてプリプレグの繊維配向
角や積層数（板厚）を設計し，型上に積層した後，オートク
レーブ装置で加熱・加圧して硬化成形される．サンドイッチ
パネル部分には，コア材として NOMEX 製のハニカムを，
コアとスキンの接着剤として 180℃硬化エポキシフィルム
接着材（3M FM300）を使用した．また外表面には，落雷時に
構造の損傷を防ぐために銅のエクスパンドフォイル（網）が
入った樹脂フィルムを使用した．

3.2. 成形

スティフンドパネルとサンドイッチパネルを併せ持つ構造
コンセプトを実現するため，また同時に工数・コストを低減
するため，新しい成形工程を開発した．採用した手法には，

「プレラミネートを使ったプレス成形法」，「プレコンパク
ション部品のステップ成形法」，「CATIA データを使った自
動裁断，積層法」，「冷凍ゲル充填によるハニカムエッジトリ
ム法」，「熱膨張を考慮したガラスプリプレグ型での成形法」，

「スティフンドパネルとサンドイッチパネルの一体成形法；
サンドイッチパネルの高圧下での成形法」などがある．
3.2.1. プレラミネートを使ったプレコンパクション品のプ

レス成形法

本胴体のスティフンドパネルはスキンとストリンガ，フ
レームを同時に硬化し，一体成形した．ここで，ストリンガ
やフレームはスキンと一体成形する前にプレコンパクショ
ンという半硬化状態の予備賦形が必要である．これには一
般に，プリプレグを一層づつハンドレイアップで積層して
から，真空バッグしてオーブン加熱するという手間のかか
る工程が必要である．これに対し Fig. 5 に示すような５層
の積層をもつ大判シートを事前にラミネートしたものを作
り，それを５層一度に自動裁断したものをプレス成形する
方法を開発した．自動裁断されたピースは 90℃で予熱した
後，40℃の型でプレスして賦形する．その結果，１枚ずつ積
層する手間や真空バッグ，オーブン加熱が必要なくなり，一
般的な手法に比べ工数を約 1/5 とすることができた．
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Fig. 3   Configuration of stiffened panel

Fig. 4   Weight comparison of fuselage structures
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3.2.2. スティフンドパネルとサンドイッチパネルの一体成

形法

複合材の特徴を生かして大型のスキンパネルを一体成形
することは，部品点数や製造工数の削減に効果がある．その
ため，本胴体では円筒部のスティフンドパネルと３次元コ
ンタ部のサンドイッチパネルを一体成形する必要があった

（Fig. 6）．スティフンドパネルは成形後の層間に残ったボイ
ドによる物性低下を防ぎ品質を保つため高圧（0.6 MPa）で成
形するが，この圧力ではサンドイッチパネル内のコアがつ
ぶれてしまうので，通常両者を一緒には成形できない．その
防止法としてコア周辺にフィラを充填するのが一般的であ
るが重量増加を招く．以上の理由から，Fig. 7に示す方法を
開発した．これは 120 mm幅のプレートを額縁状にハニカ
ムコア周辺に置き，プリプレグの滑りズレをなくすことで

コアのつぶれを防ぐというシンプルな方法である．この方
法により重量増加なしに信頼性の高い大型スキンパネルを
一体成形することが可能となった．

3.3. 接着組み立て

複合材胴体は 120℃硬化型エポキシフィルム接着材を
使って接着組み立てをした．加熱接着硬化工程での正確な
寸法保持と適正な接触圧保持のできる，接着方法と接着組
み立て治具（Fig. 8）を開発した．

接着組み立て治具には 120℃硬化時の複合材接着部品と
スチール治具の熱膨張差を逃がすため，長手方向にはスラ
イド機構を設けた．一方，翼胴結合部等の相対的位置精度が
必要な部位には，複合材接着部品と熱膨張差のない複合材
製のパイプで作った治具を使用した．この結果，例えば主翼
と胴体をつなぐ重要金具のピン間距離の，接着組み立て後
の精度誤差を 1360± 0.25 mm以下にすることができた．

接着工程で部品同士に接触圧を与える新たな方法として，
Fig. 9に示すネオジウム磁石を使った左右スキンパネルの接
着方法と Fig. 10 に示す複合材製バンドのフープテンショ

Fig. 5   Pre-laminate and press forming

Pre-laminate

Cutting

Press forming

Fig. 6   Skin panel under fabrication

Stiffened panel area

Sandwich panel area

Fig. 7   Method to prevent core crash

Picture frame stabilizing edges

Tool mold

Sandwich panel

CFRP jig

Fig. 8   CFRP/steel assembly jig
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ンを使ったリングフレームの接着方法を開発した．この方
法を用いることで従来のシートメタルクランプを用いた場
合に比べ工数を約 1/3 とすることができた．オーブンによ
る硬化直前の状態を Fig. 11 に示す．

ント試験，コンポーネント試験の４階層からなるビルディ
ングブロックにより複合材胴体の強度を保証した．さらに，
飛行用胴体を使ったプルーフ試験を実施した．

4.2. 設計許容値とクーポン試験

材料の設計許容値は｢損傷許容性｣｢環境条件（主に温度，
湿度）｣と｢疲労における損傷非成長｣を考慮して決定した．
そのため，クーポン試験片に衝撃損傷を付与し，各種の温度
湿度環境で試験をおこなった．圧縮特性は，特に衝撃やホッ
トウェット環境で低下しクリティカルであるため，圧縮破
壊ひずみと衝撃損傷の関係，およびホットウエット環境の
影響についての試験をおこなった（Fig. 12）．このような試
験結果から目視確認しにくい損傷は構造中に含まれるとし
て，さらに最悪の環境下においても破壊しない値として材
料の設計許容値を定めた．Steel

Neodymium magnet Steel

SN

S N

CFRP band

Fig. 9   Bonding method with neodymium magnet

Fig. 11   Fuselage assembly

Fig. 10   Bonding method with CFRP band

４．胴体の強度保証

4.1. プロシージャ

HondaJetは実験機であるが，複合材胴体の強度保証は認
定機と同様の方法，すなわち米国連邦航空局の発行したガ
イドライン AC20­107A（５）に示される「ビルディングブロッ
クアプローチ」に基づいておこなった．これはクーポン試験
片から実物大のコンポーネント供試体までの強度試験と強
度解析を組み合わせることによって強度保証をおこなうも
のである．クーポン試験，エレメント試験，サブコンポーネ

Fig. 12   Compression design allowable
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4.3. エレメント試験

エレメント供試体として強度上重要な 17 の構造要素を
選び，強度試験を実施した．エレメント試験の主要な目的
は，衝撃損傷を与えた重要な接着継ぎ手のホットウェット
環境下での強度を確認することである．この他，大荷重が負
荷されるフレームのカットアウト部，ウィンドシールドま
わりのスキンのジョッグル部，サンドイッチパネルからス
ティフンドパネルへの移行部等の強度試験を実施し，構造
要素の強度を確認した．これらに加え，スキン耐雷システム
の落雷試験をおこなった．前述の銅エクスパンドフォイル
の入った樹脂層が，最小の重量ペナルティで高い耐雷性能
を示した．

4.4. サブコンポーネント試験

ビルディングブロックの最上位レベルであるコンポーネ
ント試験に先立ち，以下の５種類の重要構造を選定し，一段
下位レベルのサブコンポーネント試験を実施した．

（１）スティフンドパネル（せん断／圧縮座屈，静強度試験）
（２）窓付きスティフンドパネル（せん断座屈，静強度試験）
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（３）乗降ドア（静強度，疲労強度，フェールセーフ試験）
（４）翼胴結合部（静強度，疲労強度試験）
（５）ウィンドシールド（静強度，フェールセーフ試験）
すべてのサブコンポーネントにおいて複合材の標定部に目視
可能な衝撃損傷を付与し，損傷許容性の確認をおこなった．

スティフンドパネルのせん断座屈試験は，座屈後設計法
とパネル座屈後の耐荷能力評価のために実施した（Fig. 13）．
供試体は１辺 0.8 m の曲面パネルで，詳細構造と製造プロ
セスは飛行用胴体と同一とした．せん断荷重を負荷する額
縁治具はパネルの曲率によって発生するねじれを防ぐ考慮
をした．

FEMによる座屈荷重は試験結果とよい一致を示した．パ
ネルの最終強度は最小で座屈荷重の4.5倍であり，破壊モー
ドはスキンの圧縮破壊であった．最終破壊に至るまでスキ
ンとスティフナの明らかな剥離は観察されなかった．

乗降ドアサブコンポーネント試験（Fig. 14）の目的は３ラ
イフ，60000回の与圧疲労強度と気密性を実証することで
ある．乗降ドアは鉄製圧力容器に取り付けられ，ブロワによ
り繰り返し圧力を負荷した．上下のドアを結合するラグ金
具を除き与圧疲労強度を実証した．ラグ金具は設計変更を
おこない，エレメント供試体による追試験で疲労強度を実
証した．

Fig. 13   Shear buckling test of stiffened panel

Fig. 14   Sub-component test of passenger door

4.5. コンポーネント試験

コンポーネント試験の目的は実物大供試体による強度の
実証であり，ビルディングブロックの頂点に位置する．製造
設備，試験設備と胴体の機能を考慮して，以下のように３分
割して製作した供試体を試験した．

（１）ノーズコンポーネント（ノーズランディングギア取り付
け部の強度実証）

（２）キャビンコンポーネント（与圧キャビン部の飛行／与圧
荷重に対する強度実証）

（３）テールコンポーネント（尾翼取り付け部の強度実証）
各供試体の標定部には目視可能な衝撃損傷を付与した．

また，設備の制約から試験は室温標準条件で実施した．その
ため，ホットウェット環境による供試体の強度低下は，試験
荷重に割増係数を乗じることで考慮した．

ノーズコンポーネントはフロントバルクヘッドにダミー
のノーズランディングギアを取り付けたもので，油圧アク
チュエータで３種類の着陸荷重を負荷し，取り付け部の強
度を実証した．

キャビンコンポーネントは前後の圧力隔壁で区切られる
全長5.8 mの供試体で，乗降ドア，非常出口，ウィンドシー
ルド，窓を備える．キャビンコンポーネント試験の主要な目
的は，ひずみ，変位，支持反力，スキンの座屈荷重を計測し
FEM 解析の精度を検証すること，飛行／与圧荷重に対する
静強度と３ライフの与圧疲労強度を実証することである．
試験プロシージャは以下のとおりである．

（１）４種類の飛行荷重と与圧荷重の制限荷重試験
（２）複合材標定部に衝撃損傷付与後，３ライフ 60000回の

常用運用荷重による与圧疲労試験
（３）終極荷重（制限荷重の 1.5 倍）試験と残留強度（最終強

度）試験
５本の油圧アクチュエータで飛行荷重を，ブロワで与圧

荷重を負荷した（Fig. 15）．Fig. 16は制限荷重下での座屈の
状況を示す．スキンのせん断座屈は Fig. 17 に示すように
設計通り 50％制限荷重で発生した．ひずみ計測の結果，
FEM ひずみ解析の誤差は 10％以下であった．また，複合
材に与えた衝撃損傷は３ライフの繰り返し与圧荷重下で進
展しないことを実証した．一方，ファスナや金属製ドア部
品，アクリル製ウィンドシールドの一部にクラックが発生
した．これらについては試験期間中に修理，交換をおこなっ
た．与圧疲労試験後，終極荷重試験と残留強度試験をおこな
い，キャビンコンポーネント試験を完了した．

テールコンポーネントは全長 2.6 mの供試体で，アルミ
製ダミー尾翼が取り付けられている．テールコンポーネン
ト試験の主要な目的は，尾翼結合部の静強度を実証するこ
とである．供試体の前縁は治具に固定され，荷重は６本の油
圧アクチュエータで尾翼荷重としてダミー尾翼に負荷され
る（Fig. 18）．まず，クリティカルな３荷重条件での制限荷
重試験をおこなった．一部の荷重条件において，尾翼取り付



－ 53 －

HondaJet 全複合材胴体構造の研究

4.6. プルーフ試験

３分割したコンポーネントによる強度保証試験の結果が
飛行用胴体で再現されることを確認するため，プルーフ試
験を実施した．飛行試験に使用する胴体に直接荷重を負荷
するため，プルーフ試験荷重は 80％制限荷重に制限した．
６種の荷重条件（与圧，上向き突風，上向き突風＋与圧，ラ
ダーマニューバ，ラダーマニューバ＋与圧，２点着陸）を選
定し，MTS Aero90構造試験システムの６本の油圧アクチュ
エータにより，これらを再現し負荷した（Fig. 19）．飛行用
胴体はすべての荷重条件に耐荷した．

代表点のひずみ，変位，支持反力を計測し，これらをコ
ンポーネント試験結果および FEM 解析結果と比較するこ
とで，試験の再現性と解析精度の妥当性を確認した．また，
標定部の計測ひずみの外挿値が材料許容値以下であること
を確認した．

Fig. 15   Cabin component test

Fig. 16   Skin buckling at limit load

け部付近の内部構造に許容できない座屈が発生したため，
積層板を接着し補強をおこなった．補強後，終極荷重試験と
残留強度試験をおこない，テールコンポーネント試験を完
了した．

なお，コンポーネント試験中に実施した改修や補強作業
は，飛行用胴体の設計に反映した．
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Fig. 17   Load vs. skin strain

Fig. 18  Tail component test

Fig. 19   Fuselage proof test
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５．まとめ

スティフンドパネル構造とサンドイッチパネル構造を適
切に配置し一体成形した，新しいコンセプトの全複合材胴
体を開発し，初飛行を成功させた．成果を以下にまとめる．

（１）新しいコンセプトの構造様式と座屈許容設計により，
従来のアルミ構造に対し，約20％の軽量化を達成した．

（２）新たに開発したプロセス技術により，部品成形や接着
組み立てにおいて，製造コストを削減した．

（３）認定機と同様のビルディングブロックアプローチに基
づき，強度解析とともにクーポンレベルからコンポー
ネントレベルまでの強度試験を実施した．さらに，飛
行用胴体によるプルーフ試験までおこなうことにより
胴体の強度を保証した．
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デュアルボルテージインバータ発電機
EM7000is の開発

Development of EM7000is Dual-voltage Inverter Generator

ABSTRACT

Honda’s current inverter generators have a maximum
power of 3kVA and single-voltage output. Dual-voltage
output is essential when producing higher-power inverter
generators, because the larger equipment connected to
them requires either high current or high voltage. A new
dual-voltage inverter has therefore been developed. The
dual-voltage inverter produces two voltages by
connecting two inverters in parallel or in series. Sub-
winding for the inverter unit power supply has not been
employed in the alternator. Only main winding has been
used, and power supplies have been built into each unit,
meaning that the system is composed of the output of
the main winding. This has enabled the alternator to be
reduced in size and increased in efficiency. The
completed generator is fitted with an integrated control
unit. The centralization of control functions has enabled
2/3 of the electronic components to be eliminated and a
liquid crystal monitor to be employed to display
information. Like Honda’s previous inverter generators,
the newly developed EM7000is employs an electric
governor. In combination with its shroud sound isolation
duct structure, this enables the unit to run quietly with
high fuel efficiency.

＊朝霞東研究所

要　　旨

Honda のインバータ発電機は，出力 3kVA が最大で１種
類の電圧出力である．より大出力のインバータ発電機を商
品化するには，２種類の電圧，デュアルボルテージ出力にす
る必要がある．接続される機器が大型化し，大電流または高
電圧が要求されるためである．そこで，新たにデュアルボル
テージインバータを開発した．デュアルボルテージイン
バータは，２台のインバータを並列または直列に接続する
ことによって，２種類の電圧を出力する．オルタネータに
は，ユニットの制御電源用のサブ巻き線を設けずメイン巻
き線のみとし，制御電源は各ユニットに内蔵し，メイン出力
から作り出すシステムとした．これにより，オルタネータの
小型化，効率の向上を達成した．完成機には，発電機統合制
御ユニットを搭載し集中制御することで，電装部品を 1/3
に削減すると共に，液晶モニタを採用して情報表示を可能
とした．開発した発電機EM7000isは，これまでのインバー
タ発電機と同様に電子ガバナを備え，シュラウド防音ダク
ト構造の採用と合わせて，低騒音，低燃費を実現した．

１．まえがき

可搬型発電機は，レジャー，業務，家庭，非常用等，世
界中で使用されている．近年では，コンピュータ等電気の
質が要求される電子機器が使用されることも多い．また，
小型，軽量で扱いやすいことも求められている．このよう
なお客様のニーズに答えるために，小型，軽量で，高品質
な電気を出力し，負荷に応じてエンジン回転数を可変する
ことができるインバータ式発電機 GENE21 シリーズを開
発し（１） ­ （３），非常に好評を得ている．

近年 IT 関連の電気使用割合が大きく増加し，大出力の

インバータ式発電機のニーズが高まってきている．GENE21
の出力は，3kVAが最大であり電圧もすべて１種類であった
が，4kVA以上の発電機の場合，接続される電気機器も大型
になるため，大電流または高電圧が要求される．すなわち，
２種類の電圧，例えば 120Vと 240Vを出力するデュアル
ボルテージタイプにする必要がある．

従来式の円筒型発電機では，ステータ巻き線に２系統の
出力巻き線を同相になるように配置するだけで，同相の２
系統出力が得られる．２系統出力を，直列接続すると高電圧
の 240Vを，並列接続すると大電流の 120Vを出力するこ
とができる．直列の 240V出力は，中性点間で 120Vも同

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_8
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時に出力が可能である．このように，円筒型発電機では容易
にデュアルボルテージ化することができる．

本技術紹介は，インバータをデュアルボルテージ化する
ための課題，新たに開発した技術について記述すると共に，
従来式の円筒型発電機よりも小型化，騒音の低減を目指し
たデュアルボルテージインバータ発電機 EM7000is（北米呼
称，以降その他の発電機も同じ）の開発についてその技術内
容を紹介する．

２．技術課題，目標

2.1. インバータ

２種類の電圧を出力する方式を検討した．例えば，出力
5kVA で 120V と 240V の２種類の電圧出力とする．

まず，120V，または240V，１種類の電圧だけを出力する
インバータを検討した．出力は 5kVAとし，構成する部品，
主にパワー素子は，120V出力時は42A（5kVA/120V）に，耐
圧は 120Vで設計する．また，240V出力時は 21A（5kVA/
240V）に，耐圧は 240Vで設計する．120Vの２倍の耐圧が
必要だが電流は半分ですむ．

次に，１台のインバータユニットで 120Vと 240Vの ２
種類の電圧を出力する方式を検討した．出力は5kVAとした．

まず (a) として，電圧の切り換えを内部制御によって切
り換える方式を検討した．電流は大きい方の 42A（5kVA/
120V）に，耐圧は高い方の 240Vに合わせて設計しなくては
ならない．そのため，１種類だけの電圧出力の場合と比較す
ると，同じ 5kVA でも電流容量２倍，耐圧２倍の大きさの
パワー素子が必要となり選定が困難である．

また，(b)として，2.5kVAのインバータを２台用いて，直
列と並列とに切り換え２種類の電圧を出力することを検討
した．この場合，電流は 21A（2.5kVA/120V），耐圧は 120V
で，パワー素子は (a) の半分の大きさとなり，小さく設計
でき，安くもなる．

まとめると，Table 1 のようになり，本仕様では (b) を
採用した．ただし，２台のインバータユニットの同期を正確
に合わせる必要がある．そのためにインバータ間に専用の
通信回線を設定し，常時互いに信号をやりとりして正確な
同期を保つ構造とした．詳細を 3.2. 節にて後述する．

2.2. オルタネータ

オルタネータも同様に検討した．
Table 1(a) 用のオルタネータは，大電流と大電圧が同時

に要求されることになり，太い巻き線を相当数巻く必要が
あることから大型化してしまい，巻き線も困難となる．

一方，Table 1(b) 用のオルタネータは，２系統分離する
必要はあるが，(a)と比較して小さくすることができる．本
仕様ではインバータと合わせて(b)を採用した．オルタネー
タの詳細は 4.1. 節にて後述する．

2.3. 発電機統合制御

従来式の円筒型発電機は，点火ユニット，スタータ二度
かみ防止タイマユニット，オートスロットルユニット，バッ
テリ充電ユニット，リモコンインタフェイス＋フューエル
カットソレノイド駆動ユニット，オイルアラートユニット
等，多数のユニットで構成されている．また，オートチョー
クは機械式が採用されている．さらに運転時間積算計の装
備も新たに要求され，この構成では高額のユニットを後付
せざるを得ない．

そこで，この構成を整理統合しすべて電子制御化するこ
とで，部品点数の削減とお客様が使いやすい発電機を目標
とした．システム比較を Table 2 に示す．このユニットを
Generator Control Unit（GCU）と呼ぶ．一つのユニットとす
ることで，部品点数 1/3 化を達成し，あわせて始動性向上
のため電子制御チョーク，アワーメータ等の情報表示（i­モ
ニタ）の機能を，新たに加えることもできた．GCU の機能
詳細は６．章にて後述する．

Table 1   Comparison of dual-voltage inverter type

Devices

Specification

Volume

Cost

Adoption

(a)

42A 240V

2

High

–

(b)

(21A 120V) × 2

1

Low

:

Table 2   Comparison of generator control systems

Number of parts

Function

Ignition system

Automatic choke

Battery charge
Remote control

Prevention of 
double contact 
of starter motor

Oil alert

Operating 
hours display

Fuel cut system

Automatic throttle

Except for wire harness and mechanical links

Conventional
system

Ignition unit + 
Ignition coil

Diaphragm 
vacuum pump

Charge unit
Interface

Timer unit

Oil alert unit

Total operating 
hours meter

Power supply + 
Fuel cut solenoid

Automatic throttle
unit + solenoid

12 4

New system

GCU

+ Ignition
coil

+ Stepping 
motor

–

+ Inverter

Inverter

2.4. 制御電源

２台のインバータとGCU，計３台のユニットに制御用の
電源を供給する手法を検討した．

まず検討したのは，従来のGENE21 シリーズの発電機と
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同様のサブ巻き線方式である．この方式は，オルタネータ内
にインバータの制御電源用の専用巻き線を１ティース設け
るが，大型のオルタネータでの適用は，効率が非常に悪くな
るため断念した．

次に検討したのはトランス方式である．メイン巻き線を
１次側とし，２次側にインバータの制御電源２系統と，
GCU の制御電源という構成である．この方式だと効率はい
いが，入力される周波数が低周波のため，トランスの大きさ
があまり小さくならず，また，完成機で搭載する場所の確保
も困難なことからこれも断念した．

次に検討したのは，インバータとGCU各ユニットが，メ
イン巻き線から自前で制御電源を作る方式である．本仕様
ではこの方式を採用した．各方式の比較を Table 3 にまと
める．

インバータの制御電源は，正負両電源の２系統の他に，
FETのドライバ電源も独立した３系統が必要（Ｈブリッジ構
造で下アームは共通）なため，まとめて５系統構成の

Ringing Choke Converter（RCC）電源構造とした．この電源
構成を Fig. 1 に示す．この電源構成は，２台のインバータ
ユニット共に有する．これにより，シンプルな回路構成と
なった．

同様に GCU も，メイン巻き線から制御電源を構成した．
発電機ではバッテリを外した完全なバッテリレス状態で使
われることも多く，リコイル始動時の点火，制御電源確保が
大きな課題となった．すなわち，インバータよりも低回転か
ら電源を確保しなくてはならなかった．GCU の電源の詳細
については，6.2. 節で後述する．

2.5. パッケージング

完成機の目標は，従来式の円筒型発電機に対して，30％
の小型化と実負荷領域で 7dB(A)/7m の騒音の低減とした．
小型化と，騒音の低減は相反する．冷却性能と騒音低減の両
立を見極めなくてはならない．

騒音の低減手段として，完成機全体を外板で覆うという
防音箱の手法がある．この構造だと，外板を構成するため，
パイプフレーム構造（従来式発電機の構造）に対して，10％
の体積アップとなってしまい，目標の30％小型化は難しい．

そこで本完成機では，エンジンをフルカバーするシュラ
ウド防音ダクト構造を採用した．シュラウド防音ダクト構
造を Fig. 2 に示す．

この構造の採用により，従来式の円筒型発電機に対して，
30％の小型化と実負荷領域で 7dB(A)/7m の騒音の低減を
達成した．構造の詳細は５．章にて後述する．

Table 3   Comparison of power supply for inverter
and GCU

Adoption – –
Middle Low

Efficiency

Volume

Cost

Sub-winding

750W loss

Increase 
volume of 
alternator

High

Transformer

30W loss

Another space
for

transformer

Built-in to
each unit

30W loss

A little another
space for each

unit

Power supply 1 - 3
for FET driver

V2

V1

V2

V1

RCC

Power supply for control circuits

SCR1 Q1 Q2

PC1 PC2

Power supply1

Q3 Q4PC3 PC4

NP

NB

NS1

NS2

NS3,4,5

SCR2 SCR3

D1 D2 D3

Power supply3

Power supply2

OutputFilter
Alternator

Fig. 1   Power supply system
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３．デュアルボルテージインバータ

3.1. 構成

デュアルボルテージインバータの構成を Fig. 3 に示す．
前述のように２台のインバータで構成され，それぞれマス
タとスレーブと呼ぶ．二つの出力を並列接続すると，120V
大電流出力に，直列接続すると，240V単相三線出力へとな
る．直並列の切り換えはトグルスイッチでおこなう．この接
続で２種類の電圧を出力するデュアルボルテージインバー
タを構成する．二つのインバータの位相を完全に一致させ，
同期をとる必要がある．

3.2. 同期の取り方

二つのインバータ間に，互いに絶縁された専用の通信ラ
インを用い同期を保つ．具体的には，Fig. 4に示す制御をお
こなう．

マスタ，スレーブそれぞれ，自身が出力している正弦波
を方形波へ変換し，相手へ送信する．相手から受信した方形

波と，送信した自身の方形波を比較する．自身が相手よりも
進んでいると判断した場合は，パルスを加算して出力して
いる正弦波の周期を遅く，逆に，自身が相手よりも遅れてい
ると判断した場合は，パルスを減算して出力している正弦
波の周期を早くする．

これをマスタ，スレーブ両者が，出力周波数の半周期ご
とに位相を合わすことによって同期を保つ．通信ラインは
互いに絶縁されているので，直列，並列接続どちらでも制御
は問題なく同期を保てる．

3.3. 残留高調波の削減

出力段の制御システムは，GENE21 シリーズと同様に，
Pulse Width Modulation（PWM）を採用している．しかし，出
力には搬送波，すなわち高調波が残り，フィルタだけでは完
全に取り去ることは難しい．

デュアルボルテージインバータでは，Fig. 5のように接
続する．スレーブの波形をマスタと 180 度ずらして出力
し，接続するときに同位相になるようにした．これにより
高調波分が逆相で接続され，残留高調波を大幅に減らすこ
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Fig. 2   Shroud sound isolation duct structure
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とができる．同位相出力とした場合を Fig. 6 に示す．こ
れと比較すると，残留高調波で，約 6V減少していること
がわかる．

　
４．オルタネータ

4.1. 構造

EM7000is のデュアルボルテージ用オルタネータは，小
型，高出力，高効率を目指し，新規に開発した．構造は，従
来の GENE21 シリーズと同様の，アウタロータ式高速多極
オルタネータである．Fig. 7に示すように独立した三相巻き
線が２系統で構成される．ステータは30ティースあり，マ
スタ用，スレーブ用それぞれ 15ティースずつを使用する．
前述のように従来の多極オルタネータでは存在したイン
バータユニット制御電源用のサブ巻き線は無い．すなわち，
全ティースがメイン出力巻き線である．

0.6V

Master

Slave

Master

Slave

Series connection Parallel connection

Zoom in

Reduction carrier wave of PWM

Reverse phase: Peak & peak,
bottom & bottom

Distortion factor: 0.7%
(V)

(msec)

Master

Slave

Zoom in
Same phase: Peak & peak,

bottom & bottom

Distortion factor: 1.0%

7V

Master

Slave

Series connection Parallel connection

(V)

(msec)

Fig. 5   Reverse connection method of master
and slave

Fig. 6   General connection method of master
and slave

Master

Slave

4.2. 従来の多極オルタネータとの比較

全ティースがメイン出力のため，出力に対するサイズで
は従来の多極オルタネータと比較して，非常に小型化を達
成できた．EU1000i と比較して，約 34％の小型化，また，
１ティース当たりの出力は約 5.2倍となる．これを，Fig. 8

に示す．

EU1000i EU2000i EU3000is EM7000is

Power per teeth [W] Volume per power [cc/kW]

0

100

200

300

400

500

600

700

–34%

× 5.2

Fig. 7   Alternator for EM7000is

Fig. 8   Comparison of EM7000is with GENE21



Honda   R&D   Technical   Review Vol.16  No.2 (October 2004)

－ 60 －

５．パッケージング

EM7000isの完成機構造として，騒音低減を図りながら，
軽量化，小型化及び冷却性能を成立させるため，部品配置の
最適化とエンジンをフルカバーするシュラウド防音ダクト
構造を採用した（Fig. 2）．

5.1. 冷却性

Fig. 9に示すように，発熱の少ないインバータユニットか
ら順に，オルタネータ，エンジン，マフラを一列に配置した．
冷却風の流れを一方向にし，発熱の少ない部品から順に冷却
風を流すことにより冷却効率を向上させた．これにより，従
来式の円筒型発電機ではエンジン冷却用とオルタネータ冷却
用の二つのファンを持っていたが，これを一つのファンに集
約でき，軽量化，小型化を図った．一方，シュラウドで覆わ
れているイグニッションコイル，セルフスタータモータの電
装部品の雰囲気温度が上昇しないように，エンジンを冷却し
た熱風と電装部品とを隔離する構造にした．

Fig. 10，Fig. 11に示すように，電装部品とエンジンシリ
ンダとの間をアッパブラケットで仕切り，ホットゾーンと
クールゾーンに分離することで，エンジン冷却風による電
装部品の温度上昇を防止した．

5.2. 騒音と燃費の低減

Fig. 9 に示した冷却構造は，相反する完成機騒音の低減
をも同時に図り構成した．インバータ，コントロールパネル
等を内蔵した大型電装ボックスを，エンジン冷却風，エアク
リーナの大型吸気チャンバとして設定した．これにより
ファン騒音，エアクリーナ吸気音の低減を図った．排風部に
は，ロングテール大型マフラを内蔵した大型排風チャン
バーをマフラプロテクタとして形成した．さらに吸音材を
貼り付けた防音シュラウドでエンジン全体を覆い（Fig. 2），
エンジンメカノイズの低減を図った．
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Fig. 11   Upper view of engine

Fig. 9   Structure of complete generator

Fig. 10   Front view of engine

Fig. 12   Fuel consumption
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また，電子ガバナの搭載により実用負荷域でエンジン回
転数を下げ，燃費低減と合わせて騒音低減を図ることがで
きた．従来式の円筒型発電機に対して，実用負荷領域におい
て，燃費は約－35％，騒音は－8dB(A)の低減となっている．
燃費への効果を Fig. 12 に，騒音への効果を Fig. 13 に示
す．但し，騒音への効果には完成機カバーの効果を含む．

5.3. 小型軽量化

フレーム構造として，Ｕ字一体型パイプフレームを採用
し，フレームの開放された前面に樹脂製大型電装ボックス
を設定した．これを Fig. 14 に示す．

従来機種ではフレームの外側に搭載されていた大型バッ

テリの代わりに，制御弁式小型MF バッテリー（YTZ14S）を
採用し，大型電装ボックスに内蔵した．

前述のファンの集約とあわせて，完成機の体積を従来機
に対し約 33％コンパクト化（ハンドル折りたたみ時），重量
を約 20％軽量化できた．

６．発電機統合制御システム

EM7000isは完成機を統合的に制御するシステム Generator
Control Unit（GCU）を採用した．これにより，電装部品の 1/3
化を達成し，また扱いやすい発電機となった．

6.1. システム構成

全体システム構成を Fig. 15 に示す．主に以下の制御を
おこなっている．
１）点火時期制御
２）チョーク制御
３）スタータ制御
４） i­モニタと自己診断
５）インバータ通信，監視
６）停止時アフタバーン低減制御
７）リモコンインタフェイス

6.2. 制御電源

前述のように，制御電源用のサブ巻き線を設けず，ユニッ
トに内蔵した．

メイン出力電圧は高電圧を維持する必要があるため，通
常用いられている短絡タイプのサイリスタレギュレータは
使えない．また，この種のパイプフレーム型発電機は，バッFig. 14   Structure of a frame

Fig. 15   Structure of GCU
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テリを外した完全なバッテリレス状態で使われることも多
く，リコイル始動時のフルトランジスタ点火，制御電源確保
が大きな課題となった．

そこで，Fig. 16に示した電源を開発し内蔵した．この電
源の仕様を Table 4 に示す．

この電源の始動時の入出力特性をFig. 17に示す．125rpm
で両出力とも立ち上がり，システムが起動しているが，この
ままでは始動の反動の影響が大きいため，180rpm未満は，
点火を停止している．5Vは，15Vを三端子レギュレータで
降圧して得ている．15V系は 200rpm，17V系は 250rpm程
度まで，昇圧動作となっている．

ンク角センサが必要となるが，本システムでは，オルタネー
タの波形を整形して得られる，10パルス／回転のパルスを
クランク角センサの代わりに用いることにより，クランク
角センサを省略している．これらのタイミングをFig. 18に
示す．

Fig. 16   Schematic diagram of power supply
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Table 4   Specification of power supply
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Fig. 17   Voltage at startup

Ignition coil current

Alternator pulse
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Fig. 18   Timing chart of ignition

6.4. チョーク制御

本機のキャブレタをFig. 19に示す．左側がガバナ用，右
側がチョーク開度制御用のステッピングモータで，同一仕
様のモータである．エンジンの暖機状態検出には，燃料噴射
式水冷エンジンの場合は冷却水温度が用いられており，空
冷エンジンの場合は，エンジンオイルの油温を用いた例が
二輪車で報告されている（４）．いずれも，エンジン温度を常
時検出していて，その時の温度に応じた燃調となるように
噴射時間制御をおこなっている．本機のエンジンは空冷式
であるが，二輪車の例のように，ヘッドを回るオイル経路を
持たず，クランクケース内のみの潤滑のため，油温ではエン
ジン温度を代表出来なかった．そこで，ヘッドに取り付けら
れたサーミスタにより，ヘッドの温度を直接検出すること
とした．

Throttle motor

Choke motor

Fig. 19   Carburetor

6.3. 点火システム

汎用製品は，バッテリレスで使われることが多いため，点
火方式は電力消費の少ないトランジスタマグネトもしくは
CDI が一般的であるが，本機では，リコイル始動時の制御
電源容量の確保に目途が立ったため，シンプルなフルトラ
ンジスタ点火方式を採用した．フルトランジスタ点火方式
は，通電時間制御が必要なため，TDC センサの他に，クラ
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6.5. i-モニタ

Fig. 20 に GCU を示す．液晶表示部は，表示窓右のボタ
ンを押すことにより，Table 5の表示内容を番号順に繰り返
し表示する．これをi­モニタと呼んでいる．デフォルトは，
アワーメータ表示であり，１時間単位であるが，内部の積算
は１分単位でおこなっており，積算誤差が小さくなるよう
にしている．

システムにエラーが発生した時は，Fig. 20 に示すよう
に，赤色 LED が点滅し，エラーコードを液晶に表示する．
表示の例では，エンジン温度センサの異常を示している．ま
た，マスタ，スレーブ２台のインバータとは，常時通信して
おり，インバータ側にエラーが発生した時は，直ちにエンジ
ン停止等のフェールセーフアクションに入る．

Table 5   i-Monitor display

Fig. 20   GCU

Mode Unit

1 Total operating hours hour (1 hour)

VA (50VA)

rpm (10rpm)

V (0.1V)

Power output

Engine speed

Battery voltage

2

3

4

７．完成機
これまでに紹介した技術を搭載した発電機，EM7000isを

Fig. 22 に，仕様諸元比較を Table 6 に示す．

Fig. 21   Engine-stop control and engine speed
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Table 6   Specification of EM7000is

Engine

Displacement (cm3)

Speed (rpm)

Operating noise level (dB(A)at7m)

Type

Excitation method

Voltage regulation method

AC voltage (V)

AC frequency (Hz)

Max. AC output

Rated AC output

Voltage variation rate

Frequency variation 
rate

Generating efficiency

Waveform distortion

Dimensions L × W × H (mm)

Dry weight (kg)

Generator

Dimensions

EM7000is

389

    2 400 - 3 600

: Eco SW ON

    3 300 - 3 600

: Eco SW OFF

69

Multi-pole
field rotary

Magneto

    PWM

PWM = Pulse width modulation

120/240

60

6 500

5 500

10% max.

  6% max.

  1% max.

  1% max.

Momentary

Stability

Momentary

Stability

  5% max.

85%

1 155 × 670 × 710

95

6.6. アフタバーン低減制御

マフラ内が高温の時に，エンジンスイッチ OFF で，直
ちに点火を停止すると，エンジン回転停止後生ガスがマフ
ラ内で一気に燃焼するアフタバーンが発生することがある．
従来機種では，キャブレタ下部に燃料カットのためのソレ
ノイドバルブを設け，点火停止と同時に，燃料をカットして
アフタバーンを防止している．本機では，マフラの冷却性能
を向上させるとともに，Fig. 21に示すように，エンジンス
イッチOFF 後，エンジン回転数が所定回転以下になるまで
の間は，点火を継続し，所定回転以下になってから点火を停
止することにより，生ガスのマフラへの吹き抜けを減少さ
せて，アフタバーンを低減させている． Fig. 22   EM7000is
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中 村 政 史 笠 置 将 平

新 川 康 浩

■著　者■

広 瀬 忠 文

浅 井 孝 一 上 村 健 二

８．まとめ

GENE21 シリーズよりも大出力の，デュアルボルテージ
インバータ発電機 EM7000is を開発した．

（１）インバータを２台用い，直列または並列に接続すること
で，２種類の電圧を出力する方式を採用した．また，そ
の間の同期を正確に合わせる制御システムを開発した．

（２）制御電源を各ユニットに内蔵する構成としたことで，大
出力ながら，小型，高効率のオルタネータを実現した．

（３）本完成機では，エンジンをフルカバーするシュラウド
防音ダクト構造を採用することにより，従来式の円筒
型発電機に対して，30％の小型化と実負荷領域で8dB
(A)/7m の騒音低減を達成した．

（４）GCU の採用によって，従来式の円筒型発電機に対し
て，電装部品が 1/3となり，さらに情報表示と自己診
断機能を可能とした．
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低燃費と動力性能を両立させたブラジル向け
小型二輪車用４ストロークエンジンの開発

Development of 4-stroke Engine for Small Motorcycle with Low Fuel Consumption

and High Performance for Brazil

ABSTRACT

A 4-stroke, 150 cm3 engine that satisfied both of low
fuel consumption and drivability was developed for
Brazilian market. For decreasing the fuel consumption,
quick burnning was attempted by employing a tumble-
port, and leaner air-fuel ratio than the former model was
enabled. In order to decrease the engine friction, a thin
oil ring and a cam follower with a roller bearing was
employed. Engine output at low and middle engine speed
was enhanced and high gear ratio was enabled. This
reduced the fuel consumption at the same vehicle speed.
As a result, compared to the former 125 cm3 models, the
fuel economy at ECE-40 mode was enhanced by 18%
despite increased displacement to 150 cm3, and the
maximum output was increased by 18%. Engine output
at low and middle engine speed was enhanced by 37%.
Emission level of EURO-2 was attained without any
devices such as secondary air induction. In addition,
vibration was decreased with a primary balancer.

＊朝霞研究所

要　　旨

低燃費と動力性能を両立させたブラジル市場向け小型二
輪車用４ストローク150cm3エンジンを開発した．燃費向上
手法として，タンブルポートの採用で急速燃焼化とリーン
タフネス向上を図った．加えて，エンジンしゅう動部のフリ
クションを低減するために，薄肉のオイルリングとローラ
フォロア構造のロッカアームを採用した．また，中低速のエ
ンジン出力向上による減速比の変更で，同一車速での燃料
消費を低減した．結果として，排気量を150cm3と拡大した
にも関わらず，燃費は 125cm3 の前モデルに対して ECE­40
モードで 18％向上した．また，低燃費化しながらも排気量
あたりの出力を同等に保ち，最大出力は 18％向上した．ね
らいの中速回転域においては 37％の出力向上を達成した．
同時に，二次空気導入システム等のデバイスを採用せずに
EURO­2 レベルのエミッション性能の実現や，１次バラン
サの採用による低振動化もおこなった．

１．まえがき

近年の小型二輪車用エンジンにとって，経済性向上や地
球環境問題に対応する CO2 削減のため，燃費向上が重要な
課題となっている．４ストロークエンジンが主流のブラジ
ル市場においても，さらなる燃費の向上が強く求められて
いる．一方で高速道路などのインフラ整備が進み，より快適
に移動するための動力性能向上も期待されている．

今回，ブラジルで長い間ヒットしている従来モデルのコ
ンセプトは継承しつつ，クラストップの燃費と動力性能に，

低エミッション，低振動などを特徴とする，ブラジル向け空
冷４ストローク 150cm3 の新エンジンを開発した．本稿で
は，そのエンジン技術について紹介する．

２．開発のねらい

全世界的な省エネルギー化・環境保護の観点と，ブラジル
における商品性のニーズから，開発目標を次の通り定めた．

（１）低燃費化：前モデルや他社モデルに対し，ユーザが明
らかに差を感じる得る低燃費

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_9
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（２）動力性能向上：中速回転域重視の扱いやすい特性と高
速道路での巡行性能向上

（３）環境保護：EURO­1 規制対象であるが，EURO­2 規制
値レベルのエミッション性能の実現

　　（EURO­1規制値CO/HC/NOx=13/3/0.3 g/km，EURO­
2 規制値 CO/HC/NOx=5.5/1.2/0.3g/km）

（４）振動低減：１次バランサ装着による振動低減で快適な
高速クルージングを実現

３．エンジンの概要と主要諸元

F ig .  1 に今回開発したエンジンのカットモデルを，
Table 1に主要諸元を示す．本エンジンは，シリンダ前傾
角 15°の OHC ２バルブ空冷単気筒４ストロークエンジ
ンであり，ブラジルで一般的なエタノール混合のガソリン
燃料の使用を前提として開発した．以下に前モデルからの
主な変化点を示す．

（１）排気量は前モデルの 124.1cm3 から 149.2cm3 とした．
（２）ボア×ストロークを，56.5× 49.5（S/B=0.88）から 57.3

× 57.8（S/B=1.01）とロングストローク化した．
（３）バルブ駆動方式は，プッシュロッドを使った OHV 方

式からチェーン駆動の OHC 方式とした．
（４）バルブ挟み角を 55°から 49°に狭角化した．

（５）吸気バルブ径は 30mm のままとし，排気バルブ径を
25mm から 26mm に拡大した．

（６）ピストン裏オイルジェットを追加した．
（７）１次バランサを装着した．

４．エンジン出力と燃費・エミッション向上技術

4.1. エンジン出力

Fig. 2 にエンジン性能曲線を示す．前モデルに対し排気
量あたりの出力は同等とし，最大出力で 18％の向上を達成
した．ねらいである中速回転域での出力は 37％の向上を達
成した．トルクは低回転域から全域で前モデルに対して高
い値を得ることができ，最大トルクは 24％向上した．

4.2. タンブルポート

燃費向上のための急速燃焼化とリーンタフネス向上を実
現するために筒内の混合気流動強化（１）をおこなうと，一般
的にポートの定常流性能は低下する．しかし，燃費と動力性
能の両立を達成するためには，混合気流動を発生させなが
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Engine type

Displacement (cm3)

Bore × Stroke (mm)

Compression ratio

Valve train

Valve diameter (mm)

Included valve angle (deg)

Balancer shaft

Transmission

Developed engine

4-stroke, single-cylinder

149.2

57.3 × 57.8

9.5

SOHC 2-valves

IN 30, EX 26

49

Applied

5 speed constant mesh

Items Previous engine

4-stroke, single-cylinder

124.1

56.5 × 49.5

9.2

SOHC 2-valves

IN 30, EX 25

55

–

5 speed constant mesh

Table 1   Major specifications of engines

Fig. 1   Cutaway model of developed engine Fig. 2   Output engine performance
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らも，高いポートの定常流性能を確保する必要がある．これ
らを両立するため，吸気ポートに Fig. 3 に示すようなタン
ブルポートを採用し，タンブルを最適化することで，タンブ
ル強度と定常流性能の両立を図った．Fig. 4に本エンジンの
ポート形状を示す．

吸気ポートのタンブル強度と定常流性能を予測し両立さ
せるために，開発の早期からポート定常流の CFD シミュ
レーションをおこないタンブルを最適化した．本エンジン
では従来のポート形状に対し，同等の定常流性能をねらい
ながら，できるだけタンブル比を上げる検討をした．Fig. 5

にシミュレーション結果を示す．採用した吸気ポートでは
吸気バルブの上側を通ってシリンダ壁面に沿って流入する
タンブル生成の起因（２）となる吹き出し流速が増加している
ことがわかる．シミュレーションに基づいてタンブル比と

定常流性能を最適化した吸気ポートにおいて，Fig. 6に示す
ように前モデルに対する吸気ポートの有効開口面積：Ｚを
ほぼ同等にすることができた．60km/h 定地走行時の燃焼
変動割合を Fig. 7 に示す．タンブル吸気ポートの採用によ
り，前モデルに比べ空燃比で２ポイントのリーン化が可能
となった．

また，急速燃焼に対応するため，Fig. 8に示すように，右
側のジャーナル軸受けにローラベラリングを採用し，クラ
ンクシャフト支持剛性の向上をおこなった．本エンジンで
は急速燃焼化により前モデルに対して 1.6 倍の高い圧力上
昇率(dp/dθ)maxが発生し騒音の増加が懸念されたが，ロー
ラベアリングの採用などにより，完成車としての乗車時耳
元騒音をボールベアリング仕様に対し 70％低減することが
できた．

Fig. 3   Tumble flow

Fig. 4   Shape of intake port
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4.3. コンパクト燃焼室

ボアを 56.5mmから 57.3mmとし，バルブ挟み角を 55°
から 49°に狭角化して，コンパクトな燃焼室設計とした．
燃焼室形状は，シリンダヘッド側を球面とすることに加
え，ピストン頭部形状もキャビティ状の凹形状とすること
で，Fig. 9に示す球状燃焼室とした．これによりボアの増
加にもかかわらずS/V 比は前モデルに対し８％改善した．

4.4. 冷却性能向上

耐ノッキング性能の向上を目的とし，プラグ座方向とエ
ンジン後方に分岐するＴ字形状の冷却フィン付きエアジャ
ケットを採用した．Fig. 10 にエアジャケットの断面図を
示す．

Air

TDC

4

Fig. 9   Spherical combustion chamber

Fig. 10   Air jacket section view

Fig. 11   Oil jet to piston

Fig. 12   Offset cylinder

Roller bearing

Fig. 8   Section drawing of main bearing

また，ピストン裏に積極的にオイル冷却を施すため，従来
のコンロッド大端スラスト面からの飛沫オイルに加え，Fig. 11

に示すようにジャーナル近傍に専用のオイルジェットを設置し
た．これによりピストン最高温度は 10℃低減した．

4.5. オフセットシリンダ

中低速回転域でのピストン側圧フリクションを低減する
ため，オフセットシリンダ構造を採用した．Fig. 12に示す
ように，シリンダ中心線をクランク軸に対し排気ポート側
へ 4mm オフセットさせている．

4.6. バルブ駆動システム

低燃費と動力性能の両立を実現するために，動弁系の等
価質量を低減してフリクションを下げる目的で，カムシャ
フト駆動方式を長い間ブラジル市場で信頼を築いてきた前
モデルの OHV 方式から OHC 方式に変更した．また，カ
ムとのしゅう動抵抗を低減するためにローラフォロワ構造
のロッカアーム（３）を採用した．



－ 69 －

低燃費と動力性能を両立させたブラジル向け小型二輪車用４ストロークエンジンの開発

4.7. ピストン系のフリクション低減と軽量化

Fig. 13に示すように，ピストンのフリクション低減のた
めに，ピストン全面のすずメッキ処理に加え，ピストンス
カート部に条こん加工をおこなった（３）．また，ピストンリ
ングのしゅう動抵抗低減のために，オイルリングの厚さを
前モデルの 2.0mmから 1.5mmにすることで，オイルリン
グ張力を前モデル比で 15％低減した．さらに，ピストン軽
量化のためにピストン全高を前モデルに対し 3.3mm 低く
し，形状も見なおした．その結果，ボアを 56.5mm から
57.3mmに拡大したが，ピストン完備質量（ピストン，ピス
トンリング，ピストンピンを組み込んだ状態の質量）で４％
軽くすることができた．

4.8. 減速比の変更による同一車速での燃料消費低減

同一車速でのエンジン回転速度を下げることでフリクショ
ンを低減するために，排気量を増やすこととロングストローク
化することで低中速型のエンジン特性をねらった．併せて減速
比を小さく設定し，60km/h 定地走行での燃料消費を 17％低
減できた．Fig. 14 に 60km/h 定地走行での BSFC を示す．
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Fig. 13   Developed piston

Fig. 14   BSFC at 60km/h steady speed

Fig. 15   Result of Pmi

５．燃費向上とエミッション低減の効果

5.1. 燃焼改善の効果

前章で述べた燃焼改善の結果，Fig. 15に示すように前モ
デルに対して Pmi は最大で約 10％向上した．

5.2. フリクション低減効果

前章で述べたフリクション低減技術の採用の結果，Fig. 16

に示すように前モデルに対してエンジン中速回転域時の
Pmf を 13％低減した．
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Fig. 16   Result of Pmf

5.3. 燃費向上とエミッション低減の効果

ECE­40 モード燃費は，燃焼改善と各部フリクション低
減，低中速のエンジン出力向上による減速比の変更により
前モデルに対して 18％向上した．ECE­40モードにおける
燃費の測定結果をFig. 17に示す．エミッションは，Fig. 18

に示すように二次空気導入システムや三元触媒を用いるこ
となく，EURO­2 規制値レベルに低減できた．



Honda   R&D   Technical   Review Vol.16  No.2 (October 2004)

－ 70－

６．振動低減技術

6.1. １次バランサ

排気量の増加に伴い，エンジンでの振動低減手法として
Fig. 19に示す１次バランサを採用した．これにより，前モ
デルに対しフレーム・ヘッドパイプ部のエンジン１次振動
を約 1/2 にできた．
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Fig. 17   Result of fuel economy in ECE-40 mode

Fig. 19   Side view of balancer shaft

Fig. 18   Result of mass emission

俵 田 雄 一 神 戸 敬 司

矢 部 裕 之

■著　者■

安 田 幸 広

横 山 英 巳

７．まとめ

エンジンの燃焼改善とフリクション低減技術，振動低減
技術の採用などにより，新開発の空冷４ストローク150cm3

エンジンは下記の成果を得ることができた．
（１）ECE­40 モードで燃費を前モデルに対して 18％向上で

きた．
（２）前モデルに対し排気量あたりの出力は同等とし，最大

出力で18％の向上を達成した．ねらいである中速回転
域での出力は 37％の向上を達成した．

（３）エミッションを特別なデバイス無しで EURO­2規制値
レベルに低減できた．

（４）１次バランサの採用でクラストップレベルの乗車振動
を実現した．
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2.0L 直噴ガソリンエンジンの燃焼室形状の最適化
Optimization of Combustion Chamber for 2.0L Direct-Injection Gasoline Engine

ABSTRACT

A center injection system in which a high-pressure
fuel injector is located in the center of the combustion
chamber has been employed in a direct-injection engine,
significantly improving fuel economy and emissions
performance in the direct injection stratified charge
(DISC) range. Ensuring the stable formation of a
combustible mixture around the spark plug at the
appropriate time is the most important element in
achieving stable combustion in the DISC range. During
the development of the engine, a variety of methods
were used to measure mixture distribution, including
visualization using Laser Induced Fluorescence (LIF) and
infrared absorption analysis to measure the air-fuel ratio
around the spark plug, and CFD simulations were
conducted to analyze mixture distribution and in-cylinder
flow, enabling analysis and evaluation of the combustion
process. These analyses enabled the design of an original
piston cavity form with reference to the fuel spray
characteristics of the center-positioned high-pressure
injector. This has ensured the stable formation and
maintenance of a compact combustible mixture around
the spark plug, enabling the achievement of a high lean
combustion l imit  in stratif ied combustion and
significantly reducing fuel consumption.

＊栃木研究所

要　　旨

本直噴エンジンは高圧インジェクタを燃焼室の中心に配
置したセンタインジェクション方式を採用することにより，
直噴層状吸気（以下DISC: Direct Injection Stratified Charge）
領域での燃費，エミッション性能を大幅に向上した．DISC
領域において安定した燃焼をおこなうためには，適正なタ
イミングにおいて点火プラグ近傍への可燃混合気の安定形
成が最も重要な因子である．開発においてはLaser Induced
Fluorescence（LIF）による可視化技術や赤外吸収法による点
火プラグ近傍空燃比計測などの混合気濃度分布計測法，
CFD シミュレーションによる混合気濃度分布解析と筒内流
動解析によりこの過程の現象を解析し評価した．その結果，
センタレイアウトの高圧インジェクタ噴霧特性に合わせた
独自のピストンキャビティ形状の設定ができた．これによ
り点火プラグ近傍にコンパクトな可燃混合気の安定形成と
保持を実現でき，成層燃焼における高い希薄燃焼限界を達
成し，燃料消費率の大幅低減を可能とした．

１．まえがき

近年，地球規模での環境問題の高まりに対し自動車にお
いても低燃費・低エミッション化が求められている．特に
筒内直噴エンジンによる成層燃焼は火花点火内燃機関の燃
費改善技術として有効であり，様々な形式の直噴エンジン

（１） ­ （３）が各社より研究，開発され市場に導入されている．
今回 Honda においても，初の 2.0L i­VTEC I 直噴ガソリ
ンエンジンを開発した．本エンジンは独自のセンタイン

ジェクション方式による成層燃焼手法により，直噴ガソリ
ンエンジンでは困難と考えられていた超希薄成層燃焼によ
る燃費改善と排ガスエミッション低減の両立を達成した．
成層燃焼においては点火プラグ近傍への可燃混合気の安定
供給が必要不可欠であり，そのためには混合気の形成過程
を明らかにすることが重要である．本稿ではセンタイン
ジェクションに適した燃料噴霧性状と燃焼室形状などの諸
因子の違いによる混合気形成過程の差異を解析し，キャビ
ティ形状の最適化をおこなったので報告する．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_10



Honda   R&D   Technical   Review Vol.16  No.2 (October 2004)

－ 72 －

２．エンジンの概要と主要諸元

Table 1 に開発した K20B エンジンの主要諸元を，Fig. 1

に燃焼室形状を示す．超希薄成層燃焼を実現するためには，
可燃混合気の形成と保持性の確保，および着火後の急速燃
焼の実現が課題となる．本エンジンはセンタインジェク
ションレイアウトを採用し，高ペネトレーションインジェ
クタによる燃料噴霧特性（４）（Table 1）と深皿キャビティピス
トンによる噴霧流動により，点火プラグ近傍への可燃混合
気の安定形成と保持を達成することをねらいとした．また，
着火後は１バルブ休止 VTEC 機構によるスワールを利用し
た急速燃焼をねらいとした．本コンセプト実現のためには
キャビティ形状の選定が重要であり，中でもキャビティ底
面傾斜角，キャビティ容積比（総燃焼室容積に対するキャビ
ティ容積の比），キャビティ偏向角が安定燃焼のためのプラ
グ近傍への可燃混合気の形成に最も影響を及ぼす因子であ
る．本研究の目的は，成層燃焼領域において高い希薄燃焼限
界を持し，負荷・回転方向にバランスのとれたキャビティ形
状の諸因子を探求し，最適化（５），（６）を図ることである．Fig.

2 にピストンキャビティの形状を示す． ３．キャビティ形状の最適化

3.1. 混合気分布の可視化とシミュレーションの相関

キャビティ形状の最適化においては，パラメータが多く
実機テストにより諸因子を設定することは困難であるた
め，シミュレーション解析による諸因子の絞込みが有効で
ある．そこで，シミュレーション解析の前段階としてLIF
を用いた可視化テストをおこない筒内の混合気分布の形態
を CFD シミュレーション結果と比較し，その相関の確認
をおこなった．可視化計測では単気筒可視化エンジンを用
い，成層燃焼による着火運転時の筒内混合気分布を観察し
た．Fig. 3 に LIF による可視化試験装置の概略図を示す．
励起光源としてシート厚さ１ mm のエキシマレーザを入
射し，燃料に添加された３－ペンタノンの蛍光を可視化エ

Engine code

Cylinder configuration

Bore × Stroke (mm)

Displacement (cm3)

Compression ratio

Valvetrain

Number of valves

Fuel injection pressure (MPa)

Fuel spray angle (deg)

Penetration (mm)

Fuel spray particle size (   m) 

K20B

In-line 4-cylinder

86 × 86

1 998

10:1

DOHC VTEC

4 per cylinder

8 – 10.5

25

73 (1msec after start of injection)

11.4 (Sauter mean diameter)
at 10MPa fuel pressure

Fig. 1   Combustion chamber configuration

Table 1   Engine specifications

Slope angle

Deflection angle

Swirl

Fig. 2   Form of piston cavity

Fig. 3   LIF system for fuel distribution visualization

-CCD camera

CCD camera
controller

Trigger
controller

Crank angle
signal AMP

Excimer laser
(XeCl    =308nm)
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ンジン観察窓からイメージインテンシファイアと CCD を
同期させ撮影した．

Fig. 4 にエンジン回転数 1 500rpm，図示平均有効圧
（IMEP）267kPa，噴射時期40°BTDC の可視化により得ら
れた燃焼室内の混合気分布と，同条件でのシミュレーショ
ン結果を比較して示す．可視化結果より噴射時期40°BTDC
の場合，15°BTDC から 20°においてプラグ近傍に当量比
1.0以上の成層化された混合気が最もよく集約していること
がわかる．また，点火プラグ近傍の混合気濃度分布の形態や
点火プラグと反対方向に現われる混合気の分布範囲と濃度
などが圧縮上死点に向かう過程で可視化結果とシミュレー
ション結果でよく一致することが確認された．これにより
CFD シミュレーションによりキャビティ形状の検討が可能
であることがわかった．

3.2. 筒内流動，混合気濃度分布解析

次に，燃焼室形状を最適化するためにシミュレーション
により燃焼室形状の違いによる筒内流動と混合気濃度分布
解析をおこなった．
3.2.1. 筒内流動結果比較

Table 2 に２種類のキャビティ仕様Ａ，Ｂ（キャビティ容
積比，傾斜角，偏向角）を示す．

Equivalence ratio

0.2 0.6 1

25 deg BTDC25 deg BTDC

20 deg BTDC

15 deg BTDC Spark ignition timing

20 deg BTDC

15 deg BTDC

10 deg BTDC10 deg BTDC

Visualization Results CFD Results

Fig. 4   Comparison of mixture distributions in CFD
simulations and measurements

Type

A

B

Cavity volume
ratio (%)

28.9

26.4

Slope angle (deg)

10

15

Deflection
angle (deg)

60

30

Table 2   Cavity pattern A, B

Flow velocity (m/s)

0 4 8 12 16

Top viewTop viewTop view Top view

15 deg BTDC TDC

Side viewSide viewSide viewSide view

Spark plug
position
Spark plug
position

Spark plug
position
Spark plug
position

Spark plug
position
Spark plug
position

(a) Cavity A

15 deg BTDC TDC

(b) Cavity B

Spark plug
position
Spark plug
position

Side viewSide view Side viewSide view

Top viewTop view Top viewTop view

Fig. 5   CFD results for flow velocity in piston cavity

Fig. 5 にエンジン回転数 1500rpm，IMEP 267kPa，噴射
時期 40°BTDC のキャビティＡ，Ｂ仕様における筒内流動
のシミュレーション結果を比較して示す．燃焼室縦断面の
シミュレーション結果より，15°BTDC においてキャビティ
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Ｂは，キャビティＡに対して点火プラグ下に発生した縦渦
が高さ方向に高く速度成分も大きい．キャビティＡにおい
てはキャビティ外側から着火位置への空気の流入が認めら
れるが，キャビティＢにおいては空気の流入は無い．燃焼室
横断面の結果からもキャビティＢにおいてベクトルの方向
性より下側から点火プラグ方向への強い湧き上がりの流れ
が確認でき，キャビティ内方向への空気の流動は無い．これ
に対してキャビティＡはキャビティ内に外側からの流入が
発生している．この違いは，点火プラグ下の縦渦の強度と大
きさの差により生じている．また，キャビティＢは上死点に
至るまでキャビティ外側からの空気の流入は無く，縦渦は
上死点まで保存され点火プラグ方向に伸びた大きな渦と
なっている．この結果よりキャビティＢは点火プラグ近傍
に混合気を安定供給し保持するのに適していることがわか
る．また，どちらのキャビティにおいてもキャビティ内にス
ワールによる大きな渦が確認され，VTEC による筒内全体
のスワール流がキャビティ内にも伝播し保存されているこ
とがわかる．このスワールの筒内流動により着火後の急速
燃焼効果が期待できる．
3.2.2. 混合気分布結果比較

Fig. 6 にエンジン回転数 1500rpm，IMEP 267kPa，噴射
時期 40°BTDC のキャビティＡ，Ｂ仕様における混合気濃
度分布のシミュレーション結果を比較して示す．燃焼室縦
断面の結果より，キャビティＢは 15°BTDC において点火
プラグ下に当量比 1.0以上の成層化された混合気を形成し，
混合気濃度が高い分布が点火プラグ方向に伸びていること
がわかる．これはシミュレーションで確認された筒内流動
の結果から，縦渦により燃料噴霧が集約し点火プラグ方向
に運ばれたものであることがわかる．また，成層化された混
合気は上死点まで保存され成長し，より領域が大きくなっ
ている．これはキャビティ外側からのキャビティ内部への
空気の流入が無いためである．キャビティＡにおいてはプ
ラグ下の混合気の成層化領域が二つに分断されている．こ
れはキャビティ内部へキャビティ外部からの空気の流入が
起こっているためである．また混合気の濃度も希薄である．
縦渦の速度成分が小さく混合気を集約形成する流動が得ら
れていないためである．燃焼室横断面の結果より，キャビ
ティＢはプラグ近傍に当量比 1.0 以上相当の混合気分布が
形成されており上死点まで保存されていることがわかる．
キャビティＡは，濃い混合気が点火プラグの着火位置より
スワール上流側に停滞しプラグ近傍には希薄な混合気しか
存在しない．これはキャビティ外側からの空気が流入して
いること，その流れにより点火プラグ近傍へ可燃混合気が
進行するのを制限しているためである．

これらのシミュレーションによる混合気解析結果から
キャビティ傾斜角の差異はキャビティ内の縦渦の強度と大
きさに影響があり，容積比の差異は混合気の集約性に影響
があることがわかる．また，キャビティＢは点火プラグ近傍

の混合気の濃度が高く，またその混合気の保持性も高いこ
とがわかる．

Fig. 7 にエンジン回転数 1500rpm，DISC 運転時の同一
負荷においてのスロットル絞り量に対するキャビティＡ，
Ｂの希薄燃焼限界特性を比較して示す．キャビティＢにお
いては，スロットルを開け筒内全体の空気量を増加させて
も，図示燃料消費率（ISFC ），燃焼変動ともに急激に悪化す
る事は無く，空燃比 80 近辺まで安定していた．これはス

Equivalence ratio

15 deg BTDC TDC

Top viewTop view Top viewTop view

Spark plug
position
Spark plug
position

Spark plug
position
Spark plug
position

(a) Cavity A

(b) Cavity B

0.2 0.6 1

Side viewSide view Side viewSide view

Top viewTop view Top viewTop view

Side viewSide view Side viewSide view

15 deg BTDC TDC

Spark plug
position
Spark plug
position

Spark plug
position
Spark plug
position

Fig. 6   CFD results for stratified mixture formation in
piston cavity
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Fig. 7   Influence of pressure of intake manifold on
combustion characteristics and lean
combustion limit

ロットルを開け筒内への空気流入量が大きくなってもキャ
ビティ内に可燃混合気を成層化し保持できていることを示
している．一方，キャビティＡは吸入管圧力－20kPaでISFC
は最小となり，さらにスロットルを開けるとISFC，燃焼変
動ともに急激に悪化する傾向を示した．これはキャビティ
内に混合気を保持できず，流入した空気により点火プラグ
近傍の混合気濃度が薄くなっていることを示している．ま

た，キャビティＡ，Ｂでは同一吸入管圧力における ISFC，
空燃比，燃焼変動の絶対値にも大きく差があることがわ
かった．これはシミュレーション結果に見られた縦渦の強
度によるキャビティ内へ空気流入の有り無しの筒内流動結
果と混合気濃度分布結果の傾向と一致した．

以上のシミュレーションによる混合気解析と実機の希薄
燃焼限界の結果よりキャビティＢの方がＡに対して希薄燃
焼限界の高い混合気形成がなされており，ポンピングロス
の低減により正味燃料消費率（BSFC）を大幅に低減でき，
また燃焼変動においても優れている仕様であることがわ
かった．

そこで，キャビティ傾斜角と容積比をキャビティＢ仕様
と同値に固定し，さらに偏向角の設定を最適化するため，偏
向角を変更した仕様にて性能確認試験をおこなった．エン
ジン回転数 1500rpm，IMEP 267，386，513kPa における
キャビティ偏向角違いによる ISFC を Fig. 8 に示す．　

偏向角違いの影響は低負荷と高負荷時に顕著となり，偏
向角の設定はスワール強度との適合性から 45°の位置にお
いて ISFC が最良となることがわかった． この結果より，
キャビティ仕様を Table 3 のように設定した．

15 30 45 60 75
Deflection angle (deg)

IS
F

C

IMEP 267kPa

IMEP 386kPa

IMEP 513kPa

10g/kW·h

Infrared rays
detectorSpark plug sensor

Vibration isolator

Band pass filter

Optical fibers

Collimators

He-Ne laser (   = 3.392   m)

Cavity volume
ratio (%)

26.4

Slope angle (deg)

15

Deflection
angle (deg)

45

Table 3   Optimized cavity specifications

Fig. 8   Influence of deflection angle on ISFC
Fig. 9   Experimental setup for concentration

measurement in direct injection engine

４．点火プラグ近傍空燃比

最適化したキャビティ形状において赤外吸収法を用いて
成層燃焼時における点火プラグ近傍の空燃比を計測し（７），

（８），混合気形成の過程と安定性について確認をおこなっ
た．測定装置の構成を Fig. 9 に示す．He­Ne レーザから
発振された波長 3.392μ m の赤外光を光ファイバにより
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点火プラグの測定部へと導いた．測定部を通過し，ガソリ
ンによって吸収され減衰した光をもう一方の光ファイバを
介して検出部へ導入し透過率を測定した．Fig. 10 に測定
部の構成を示す．

計測はエンジン回転数 1500rpm，IMEP 270kPa，平均
空燃比45，点火時期15°BTDC 固定の運転条件でおこなっ
た．噴射時期 50°，40°，30°BTDC における 100サイク
ル平均の点火プラグ近傍空燃比計測結果とその標準偏差を
Fig. 11 に示す．いずれの噴射時期においても噴射終了後
約20°で点火プラグ近傍空燃比が理論空燃比に到達し，そ
の後 10 程度まで濃くなり，一定期間空燃比 10 程度の混
合気を保持していることがわかった．点火時期における点
火プラグ近傍の空燃比は，噴射時期30°では可燃混合気が
形成されておらず，噴射時期 40°と 50°ではともに 10程
度であまり差は見られなかった．Fig. 12 に各噴射時期に
おける空燃比変動と燃焼変動を示す．点火時期における空
燃比変動と燃焼変動には相関があり，40°の方が空燃比変動
が安定しており，燃焼変動も小さくなった．また，Fig. 13の
点火時期における点火プラグ近傍空燃比と着火遅れ（点火か
ら質量燃焼割合 10％までの期間）の関係においても 40°の方
が着火遅れが短く燃焼が速いことを示しており，噴射時期
40°の設定が最適であった．

同一エンジン回転数，同一負荷における実機の噴射時期
特性をFig. 14に示す．それぞれの噴射時期に対して，ISFC
最小となるよう最適な点火時期を設定した．保持性の高い
ピストンキャビティ形状とセンタインジェクション方式の
採用により噴射時期 20°BTDC から 50°にかけて幅広く安
定した燃焼が得られていることが確認された．特に 40°か
ら 50°において ISFC は最小となり，NOx 排出量，HC 排
出量，燃焼変動から 40°が最適な噴射時期であることが性
能テスト結果からも確認された．このように設定したキャ
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Fig. 10  Schematic of measuring probe

Fig. 11   Air-fuel ratio at spark plug

Fig. 12   Influence of injection timing on coefficient of
variation in air-fuel ratio at spark plug and
coefficient of variation in IMEP
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Fig. 13   Influence of injection timing on air-fuel ratio at
spark plug and ignition delay

５．まとめ

ピストンキャビティ形状最適化のための筒内流動，混合
気濃度分布解析，赤外吸収法による点火プラグ近傍空燃比
計測およびテスト結果により，以下の知見を得た．

（１）キャビティ傾斜角，容積比，偏向角を最適化すること
で，センタインジェクション方式の高いペネトレー
ションの噴霧 によりキャビティ内に強い縦渦を生成さ
せ，プラグ近傍への混合気の集約と保持を高次元で成
立させることができた．

（２）最適化したキャビティは，空燃比 70 程度で ISFC が
最良となり，空燃比 80 程度まで燃焼変動が安定燃焼
範囲内にあるなど高い希薄燃焼限界性能を得ることが
でき，BSFC の大幅な低減を達成した．

（３）CFD シミュレーションによりキャビティ仕様違いによ
る筒内流動，混合気濃度分布の違いが確認でき，テス
ト結果と一致することを確認した．

（４）赤外吸収法によるプラグ近傍空燃比計測，性能テスト
結果から，最適化したキャビティ仕様はプラグ近傍へ
の速やかな混合気の成層化と，安定保持を達成してい
ることが確認でき，噴射時期設定に対しても幅広く安
定していることを確認した．
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LIFE 用新コンパクト４速自動変速機の開発
Development of New Compact 4-speed Automatic Transmission for Honda LIFE

ABSTRACT

A new electronically controlled 4-speed automatic
transmission has been developed for use in next-
generation compact class vehicles and employed in the
new Honda LIFE. In addition to new fourth gear shift
and lock-up mechanisms, the new AT features a parallel
triple-shaft structure with a squashed torque converter
and a case with no side cover, and the control system
components are also concentrated. These have made the
unit more compact, the shortest in its class at 334 mm
in overall length. The employment of Active Lock-up II
to provide lock-up control has significantly increased the
lock-up control area with no loss of drivability. In
combination with the addition of a fourth gear and the
reduction of friction by 30%, this expansion of the
control area has contributed significantly to improved
fuel economy.

In addition, the employment of direct control of
clutch hydraulic pressure using a linear solenoid, center
positioning of idler gear trains on each shaft and
climbing and descending control, among a variety of
other technologies, has resulted in a smooth and very
stable shift feeling, superb quietness and improved
drivability.

＊栃木研究所

要　　旨

次世代コンパクトクラス向けとして新規に電子制御４速
自動変速機を開発し，新型 LIFE へ搭載した．この４速自
動変速機は，４速段・ロックアップ機構を追加しながらも，
平行３軸式構造とし偏平トルクコンバータやサイドカバー
を省略したケース構成を採用し，制御システムの集約化を
おこなう事で，クラス最短となる全長 334mmのコンパク
トさを達成した．同時にロックアップ制御にアクティブ
ロックアップⅡを採用した事により，ドライバビリティを
損なう事なくロックアップ制御領域を大幅に拡大した．こ
の制御領域の拡大は，４速化および各部のフリクションを
30％低減した効果と合わせ，燃費向上に大きく貢献した．

更に，リニアソレノイドによるクラッチ圧ダイレクト制
御・アイドルギヤ列を各軸中央配置する構造や登降坂制御
を採用する事などで，高品位かつ品質安定性に優れた変速
商品性・静粛性およびドライバビリティの向上を実現した．

１．はじめに

当社は 1986年モデル TODAY のオーバードライブ付き
ホンダマチックで軽乗用車市場に再参入し，1988年モデル
TODAY のフルモデルチェンジにて，平行２軸式油圧制御３
速自動変速機（以下 3AT）を設定した．これ以降，このクラ
スでは 3AT を採用してきたが，近年の更なる環境保護・省
資源化ニーズに応えるべく，また 2004年モデル LIFE の
フルモデルチェンジに合わせ，新型 LIFE の開発コンセプ
トを具現化するため，自動変速機としては，４速化および電
子制御化をおこなった．この電子制御４速自動変速機（以下
新4AT）は，次世代コンパクトクラス向けとして，その基本

骨格から全てを新規に開発したものである．
ここでは，この新4ATに採用された主要技術を中心に紹

介する．

２．開発のねらい

「次世代コンパクト AT」としての新 4AT 開発において，
その開発目標を「コンパクト」・「低燃費」・「クラスを超
えた商品性」に設定した．これらを具現化するため，次に挙
げる３項目を開発のねらいとした．

（１）衝突安全性能の確保とキャビンスペースの拡大を両立
させる，AT 全長・前後長のコンパクト化

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_11
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（２）クラストップレベルの低燃費性能を実現させる，3AT
同等のフリクション値達成とロックアップ制御領域の
拡大

（３）高速道路・郊外路も含めて快適な走行性能を実現する，
スモールクラス同等の変速商品性と静粛性の達成

３．基本諸元と基本構造

Fig. 1 に新 4AT の主断面図を，Table 1 に主要諸元を
示す．

新 4AT は Fig. 1 に示した様に，１速段にワンウェイク
ラッチを配した平行３軸式 4ATとし，３速ギヤ列とアイド
ルギヤ列を共用する構造とした．

また 4.3.1.節で後述する様に，自然吸気仕様エンジン（以
下NA エンジン）車でのロックアップ機構採用を前提とした
ため，これを基本とする構造・制御システムを全バリエー
ションで採用した．これにより基本構造を踏襲したまま，
660cm3 NA エンジンから 660cm3 ターボチャージャ付きエ
ンジンまで対応できる構成としている．

４．主要な技術と結果

4.1. コンパクト構造

コンパクト化の目標に対しては，ギヤ音の静粛性向上と
両立させるため，平行３軸式レイアウトを採用し 4.4.3. 節
で後述する様に，３速ギヤ列と共用化したアイドルギヤ列
を，各軸中央に配置する構造とした．

全長短縮に関してはトルクコンバータを偏平タイプに設
定したほか，サイドカバーを省略したケース構成とした．ま
た，前後長短縮に関しては，デファレンシャル軸をエンジン
センタ下側に潜り込ませるレイアウトとした．合せて，4.4.1
節で後述の制御システムの集約化もおこなった．
4.1.1. 偏平トルクコンバータ

新 4AT の「コンパクト」目標を具現化するため，限られ
たスペースにトルクコンバータトーラス断面とロックアッ
プ機構を配する必要があり，トルクコンバータの偏平化は
必須課題であった．

トーラス断面の偏平化は，内部循環するオイルの剥離現
象を発生させ，トルク比と容量特性が低下し，発進性能や燃
費及び冷却性能に影響を及ぼす事が知られている（１）．

上記懸案に対し，一次元角運動量理論を基本とした独自
開発の設計パラメータの最適化手法（２）及び標準ｋ－εモデ
ルによる三次元粘性数値流体計算（３）を活用する事でポンプ
及びタービンブレードの最適化をおこなった．

Fig. 2 は偏平率 92％の従来トルクコンバータと偏平率81
％の新開発トルクコンバータでの，乱流エネルギー計算結
果である．Fig. 2 に示す様に，新開発トルクコンバータは，
流体損失の大きさを表現する乱流エネルギーの分布が，従
来品と同等である事が確認された．

Fig. 1   Cross-section view of newly developed 4AT

Engine
specifications

Displacement
(Type)

Dimensions
(mm)

Overall
length

M/shaft ~
C/shaft

C/shaft ~
S/shaft

C/shaft ~
Differential

Diameter of
flow path

Lock-up
clutch

1st
2nd
3rd
4th
Rvs

660cm3

(NA)

334

80

80

110

  190

Yes

15.282
8.487
5.358
4.068
9.997

660cm3

(Turbo)

334

80

80

110

  190

Yes

13.448
7.702
4.938
3.488
8.792

328

77

–

110

–

–

15.341
8.047
4.940

–

660cm3

(NA)

10.873

347

77

–

110

–

–

13.975
7.654
4.483

–

660cm3

(Turbo)

10.873

Note: M/shaft: mainshaft, C/shaft: countershaft,
S/shaft: secondary shaft

Newly developed
4AT

Previous
3AT

Overall
gear ratio

Torque
converter

Axis center
distance

(mm)

Table 1   Transmission specifications

Fig. 2   Results of calculation of kinematic turbulence
energy

Previous torque converter
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Newly developed torque converter
Squash rate = 81%

Input speed = 3 000rpm, speed ratio = 0

High

Low

Mainshaft

Countershaft

Secondary shaft

Idler gear

3rd gear

1st clutch

2nd clutch

3rd clutch

4th clutch

One-way clutch
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以上の手法により Fig. 3 に示す従来比－６mm の流路幅
短縮を実現させつつ，性能は従来品同等の高ストールトル
ク比 = 2.5 を達成し，更には速度比 0.3 ­ 0.7の領域におい
て従来品以上のトルク比特性を達成した．
4.1.2. サイドカバーを省略したケース構成

(1)全長短縮　　AT 全長に関しては，新型 LIFE のエン
ジンルームに搭載するために，350mm 以下とする必要が
あった．

これに対し，従来の一般的なサイドカバーを有する構成
では，サイドカバーに必要な締結剛性や膜面剛性を確保し
ようとすると目標値を超えてしまう．また，シャフト支持ベ
アリングのハウジング間に生じる応力が，強度目標値を超
える事も予測された．

このため Fig. 4 に示す様に，サイドカバーの機能をトラ
ンスミッションケースに持たせ，サイドカバーを省略した
ケース構成を採用した．この結果，全長は目標値以下とする
事ができ，上記の高応力部位についても，当該部の断面積確
保と周辺剛性の確保により，応力を当初予測に対し 52％低

減する事ができた．Fig. 5 にトランスミッションケースの
CAE 解析結果を示す．
(2)前後長短縮　　新型 LIFE のロングルームパッケージ

を具現化するため，前後長短縮をねらい，デファレンシャル
軸をエンジンセンタ下側に配置するレイアウトを採用した．

本レイアウトでは Fig. 6 に示す様に，ファイナルギヤ噛
み合い反力が従来の下方向に対し，前方向のトランスミッ
ションケース膜面へ入力される事が懸案となった．

新 4AT では，Automatic Transmission Fluid（ATF）スト
レーナの配置により，ケース膜面剛性の確保が困難であっ
たため，Fig. 7 に示す様にファイナルギヤ反力ベクトル上
に，ボルトとノックピンを配置するセンタボルト方式を採
用した．これによりATF ストレーナ手前で反力を受け，そ
れ以降のケース肉厚を鋳造必要肉厚まで薄肉化する事がで
きた．

この結果，重量増加を伴なう事なく，パワートレイン前
後長を短縮する事が可能となった．

Fig. 3   Cross-section view of newly developed torque
converter
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Fig. 4   Newly developed 4AT with side cover-less
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Fig. 5   Results of CAE analysis of newly developed transmission case
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以上により，全長は構成要素を追加しながら334mm，前
後方向はエンジンと AT を合せたパワートレイン前後長を
480mmとし，いずれもこのクラス最短値を達成した．

4.2. フリクション低減

軽自動車クラスでは高回転域の使用頻度が高い事から，
フリクション低減の燃費向上への寄与度が大きくなる．こ
の事から，新 4ATはクラストップレベルの燃費目標値を具
現化するため，4AT ながら 3AT と同等のフリクション値
を達成する事を目標に開発をおこなった．
4.2.1. オイルポンプ損失低減

新4ATでは，電子制御化による電子デバイス追加のため，
オイルポンプの要求吐出容量が 3ATより大きくなり，オイ
ルポンプ損失も大きくなる．そこで，容量不足が最も顕著に
でる高温低回転時の油圧低下を防ぐために，制御バルブ径
の小径化・アルミバルブの採用・バルブボデーボルト締め付
け時の面圧分布改善をおこない，3AT＋ 15％の容量増に抑
える事ができた．

また，オイルポンプドライブギヤ端面に，加工溝を追加
した事と，研摩工程用逃げ溝の加工幅の最適化をした事に
より，メカニカル損失を 10％低減する事ができた．

4.2.2. デフ撹拌損失低減

デファレンシャルケース及びファイナルドリブンギヤと
ATケースの間に介在するオイル量を，適度に制限する事で
対策をおこなった．

このためにまず Fig. 8 に示した様に，AT ケース下面側
のボリュームを拡大する事で，オイルポンプのエアレー
ション限界を低下させる事なく，オイル油面高さを低下さ
せた．更に，トルクコンバータケースとデファレンシャル
ケース，及びファイナルドリブンギヤとトルクコンバータ
ケース間の隟間設定を最適化した．

この結果，デフ撹拌損失を 13％低減する事ができた．

Fig. 6   Direction of reaction force

Differential center
of newly developed 4AT

Engine center
(mainshaft center)

Direction of reaction force
of final gear  (forward)

General differential
center

Center bolt

ATF
strainer

Reaction force of final gear

Center bolt

Fig. 7   C enter bolt layout

Fig. 8   Optimized area

Optimized clearance

Optimized
clearance

Expanded housings

4.2.3. クラッチ引き摺り低減

各クラッチパックは，フリクションプレートによる潤滑
油のせん断力低減を図り，オイルの保持機能を確保しつつ
排出性を最大限改善する事を目標とした．このためにまず，
潤滑油排出経路のチューニングなど従来手法を活用し，引
き摺りを低減した．

次に NA エンジン用新 4AT の２・３・４速クラッチで
は，フリクションプレートの摩擦材溝形状に新形状を採用
し，クラッチプレートのウェーブ化と組み合わせて適用し
た．この結果，更に潤滑油の排出性を向上でき，引き摺りを
1/2以下に低減する事ができた．新旧溝形状でのフリクショ
ン差を Fig. 9 に示す．

Fig. 9   Drag torque comparison
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以上，オイルポンプ損失・デフ撹拌損失・クラッチ引き
摺りの低減対策により，フリクションを 30％低減する事
ができ，新 4AT では 3AT 同等のフリクション値を達成
した．Fig. 10 に対策前後の各要素のフリクション解析結
果を示す．

4.3. 走行性能と燃費性能

4.3.1. ４速化とロックアップ

新 4AT の構想段階での燃費シミュレーション結果を
Fig. 11 に示す．この図に示す様に，単なる 4AT 化だけ
では大きな燃費性能向上は期待できず，燃費目標の達成に
は，ロックアップ機構の適用が必要となった．

このため，全バリエーションでのロックアップクラッチ
採用を前提とし，燃費向上とドライバビリティの両立を狙
い，アクティブロックアップⅡ（４）を採用した．

本システムの採用と同時に，ロックアップクラッチにロ
ングトーションダンパを適用した事で，エンジントルク変
動を減衰した．このトルク変動減衰効果と本システムのリ
ニアソレノイドによる高精度なフィードバック制御により，
クルーズ領域と加速中のロックアップ可能領域の下限速度
を引き下げ，２速 12km/h 以上からのロックアップ作動を
可能とした．この結果，従来このクラスで採用されていた
ロックアップ制御領域に比較して，特に低・中速域で大幅に
その制御領域を拡大する事ができた．

4.3.2. ギヤレシオ設定

ギヤレシオ設定では，特に NA エンジン用 AT での燃費
性能と４速段でのドライバビリティを両立させる事を目標
とした．このため４速レシオは，高速道路での登坂も含めた
100km/hクルーズ性能を考慮し設定した．１速ギヤレシオ
については発進，登坂性能を重視した設定とし，ロックアッ
プによる燃費向上を考慮して２・３・４速間をクロスレシオ
設定とした．新 4AT のギヤレシオ設定を，3AT と比較し
て Table 1 に示す．

以上，ロックアップ制御・ギヤレシオ設定・フリクショ
ン低減の燃費向上対策により，10.15 モード燃費において
3AT 比７％の燃費向上を達成した．

4.4. 商品性向上

4.4.1. 変速商品性

新4ATは，スモールクラスでも通用する滑らかで高レス
ポンスな変速フィーリングをねらいとした．この目標を具
現化する制御システムは，同時に，高精度が要求されるロッ
クアップ制御システムと合せてコンパクトに構成する必要
があった．このため，当社上級車種にて採用実績のあるク
ラッチ圧ダイレクト制御システム（４）を基本に，一部改良を
加え採用した．

この改良の結果，当社従来システムに対し，ON/OFF ソ
レノイドバルブ２個，ATF 温度センサ１個，油圧スイッチ
２個を省略する事ができ，制御システム全体での集約化を
達成した．これによりコンパクトさを維持したまま，ダイレ
クト制御とアクティブロックアップⅡを新 4ATへ適用する
事が可能となった．Table 2に他制御システムとの比較結果
を示す．

本制御システムは，クラッチ圧をリニアソレノイドでダ
イレクト制御するものであり，その制御ロジックは次の２
つの制御で構成される．

（１）クラッチおよび油路の状態に応じてクラッチ準備を安
定的におこなうクラッチ応答圧制御

Fig. 10   Results of friction factor measurement
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（２）ATへの入力トルクおよびフリクションプレート摩擦係
数の推定により変速時のクラッチ基準圧を算出するト
ルクベース制御

このトルクベース制御には，変速時の車体 G 変化を決定
するＧデザイン（４）という設定手法を採用している．Fig. 12

にアップシフト時の概念図を示す．
この変速制御システムの採用と共に，２・３・４速クラッ

チに遠心油圧キャンセル機構を採用した事で，クラッチ油
圧制御の精度と品質安定性が大幅に向上し，滑らかな変速
フィーリングと高い変速応答性を達成した．
4.4.2. 登降坂制御

エンジントルクの絶対値が小さい軽自動車を4AT化する
にあたり，登坂路における余裕駆動力不足により変速が頻
繁になる事，および降坂路におけるエンジンブレーキ不足
が顕著となる事が予測された．そこで，軽自動車では採用例
の少ない（NAエンジン搭載車では軽自動車初となる）登降坂
制御を全バリエーションで採用した．

登降坂路の負荷に応じ，最適変速段を２・３・４速から
選択する PROSMATEC（PROgressive Shift schedule
MAnagement TEChnology）により，登坂路での不要な変速
を抑え，降坂路ではエンジンブレーキのアシストをする事
で，軽自動車クラスを超えたドライバビリティを達成した．

ために，歯幅を厚くしたりギヤ倒れを規制するベアリング
を採用している．従って従来構造とする事は，新 4ATのコ
ンパクト化に対し，大きな懸案となった．

このため新4ATは，多重噛合いとなるアイドルギヤ列を，
平行３軸式構造の各軸中央に配置した．これによりFig. 13

に示す様に，軸撓みの影響を抑えてギヤ倒れ量を低減する
事ができ，コンパクト化の目標を達成しつつ入力負荷変化
時のギヤ噛合い精度を向上できた．

同時に，各ギヤの基本諸元値については，総合噛合い率
を 3AT 比で大幅に向上させた設定とした．また CAE 解析
により，リブ配置の最適化をおこないケース剛性を充分確
保した事で，ケースの共振による放射音の発生も抑えた．

この結果 Fig. 14 に示す様に，AT 単体３速ギヤ音では，
加減速側共に４dB 以上のノイズ低減効果が得られた．

更に，4AT 化のメリットと作動領域の広いロックアップ
の採用により，走行時のエンジン回転数を低減し，実用域・
高速クルーズ域でも車両の静粛性に貢献した．

Fig. 12   Overview of new control logic (up-shift)

4.4.3. NV（Noise, vibration）商品性

新 4AT は平行３軸式構造とし，１・２速段はアイドルギ
ヤを介し駆動するレイアウトを採用した．ここでアイドル
ギヤ列を各軸端に配置する従来構造は，駆動力変化による
軸撓みの影響を受け，ギヤ倒れによるギヤ音の悪化を防ぐ

Fig. 13   Comparison of idler gear train

Fig. 14   3rd gear noise
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５．まとめ

次世代コンパクトクラス向けとして，基本骨格から全て
を新規開発した新 4AT を，新型 LIFE に搭載し以下の結果
を得た．
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LIFE 用新コンパクト４速自動変速機の開発

（１）平行３軸式構造・ケース構成・偏平トルクコンバータ
およびデファレンシャル軸エンジンセンタ下配置の採
用等により，全長・前後長ともクラス最短の 334mm・
480mmを達成した．

（２）オイルポンプ損失・クラッチパック引き摺り・デフ撹
拌損失の低減等をおこなった結果，4AT 化しながら，
3AT と同等のフリクション値を達成した．

（３）ロックアップ制御にアクティブロックアップⅡを適用
し，２速 12km/h からのロックアップ制御を可能と
した．この結果，4AT化・フリクション低減の効果も
合わせ，10.15モード燃費において７％の向上を達成
した．

（４）クラッチ圧ダイレクト制御システム・遠心油圧キャン
セル機構を採用した事により，高応答性かつ高品位な
変速商品性を実現した．また，プロスマテックを適用
し，ドライバビリティの向上を達成した．

（５）アイドルギヤ列各軸中央配置，総合噛合い率向上を採
用した結果，4AT 化・実用性の高いロックアップ機構
の採用も合わせ，軽自動車トップクラスの高品位なNV
商品性を実現した．
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新型 Odyssey 用 CVT の開発
Development of CVT for 2004 Model Odyssey

ABSTRACT

A 2.4L class CVT has been newly developed for the
2004 Odyssey to provide superior automotive fuel
economy and a high level of driving pleasure. In addition
to a torque converter, a first for a Honda CVT, the new
CVT includes among its features lock-up control
operating from immediately after start-off, a high-
efficiency oil  pump with a delivery switching
mechanism, technologies enabling overall length to be
reduced, a simple hydraulic circuit capable of optimizing
pulley pressure, an ECU to realize excellent driving
performance and a three-part case. With a maximum
transmitted torque of 218 Nm at 385 mm in length and
weighing 95.3 kg, the new CVT records 7.5-11% higher
transmission efficiency than competitors’ CVTs in the
same class. The new CVT has enabled optimization of
shift control, balancing fuel economy with sporty driving
performance.

＊栃木研究所

要　　旨

省燃費性能と走る楽しさを高品位に実現できる2.4Lクラ
ス CVT を Odyssey 用として新規に開発した．Honda CVT
として初めてのトルクコンバータ，発進直後からのロック
アップ制御，容量切換え式高効率オイルポンプ，全長短縮化
技術，プーリ油圧を最適化できるシンプルな油圧制御回路，
高品位な走り商品性を実現する ECU 制御システム，ケー
ス３点構成，等を採用した．これにより，全長385mm，総
重量 95.3kg，最大伝達容量218Nmで，伝達効率を他社同
クラス CVT に対し 7.5 ­ 11％向上し，最適な変速制御が可
能となり，省燃費走行とスポーティ走行を両立できる CVT
性能が得られた．

１．まえがき

近年，エネルギー環境問題に対する関心が世界的に高
まって来ている中にあって，自動車に求められる省燃費性
能は極めて重要である．その一方で，車本来の商品性である
走る楽しさもさらに求められている．この様な普遍的な社
会需要に対して，Honda は 1996年モデル以降燃費効率に
優れたCVT を採用し，Civic，Logo，Insightと改良を続け，
2002年モデル Fit 用 CVT として大幅改良をおこない，省
燃費性能と走る楽しさを満足できる 1.5L クラス新 CVT を
開発している．

今回，Odyssey のフルモデルチェンジにあたり，省燃費
性能と走る楽しさを高品位に実現できる2.4Lクラス新CVT
を開発したので，この技術について紹介する．

２．開発のねらい

2.4L クラス CVT としてトップレベルの燃費と走りを両
立するため，下記をねらいとした．

（１）トルクコンバータ採用によるスムーズで力強い発進
（２）発進直後からのロックアップ制御によるスリップロス

の最小化
（３）トランスミッション伝達効率の大幅改善
（４）省燃費走行とスポーティ走行を両立できる最適な変速

制御

３．基本レイアウトと主要諸元

新型 Odyssey 用 CVT（以下，本 CVT）の主断面図と外観

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_12
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図を Fig. 1，Fig. 2 に，主要諸元を Table 1 に示す．
本 CVT の基本レイアウトの特徴は，発進機構に Honda

CVT として初のトルクコンバータの採用，駆動系の効率を
重視した容量切換え機構を持つベーンポンプの採用，全長
短縮のために油路の受け渡し構造を持つステータシャフト
の採用，効率向上のためにドリブンプーリ油圧を常時セン
シングする油圧センサの採用，効率の良い制御回路を構成
するためのリニアソレノイドの共用化，ケース構成として
は最もシンプルな３点構成の採用などが挙げられる．

これらの技術により，本 CVT は全長 385mm，総重量
95.3kg，最大伝達容量218Nmで要求スペックを満足した．

４．主要技術

4.1. トルクコンバータ

発進方式にトルクコンバータを採用し，Fig. 3 に示す様
に発進時ピーク加速度と持続加速度を兼ね備えたスムーズ
な加速感を得た．

4.2. 容量切換え式ベーンオイルポンプ

2.4Lエンジンのトルクに対応する高油圧と，低回転時の
必要吐出流量を確保しつつ，容量切換え機能を備えること
により，オイルポンプの駆動トルクを低減できる高効率オ
イルポンプを開発した．
4.2.1. 基本構造

CVT 用オイルポンプとして，低温から高温環境まで安定
した高油圧と十分な吐出流量を得るため，基本構造を従来の
ギヤオイルポンプから，平衡型ベーンオイルポンプとした．

また，ポンプ本体を形成するオイルポンプボデーとオイ
ルポンプベースに，油圧制御バルブを内蔵し，コンパクト化

Fig. 1   Main section of CVT

Fig. 2   View of CVT for Odyssey
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Stator shaft

Oil pump

Torque converter

Input shaft

Forward/Reverse shifter

Driven pulley
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Table 1   CVT specifications
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218/4 500

2.470
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3.350
1.735
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Fig. 3   Start-off acceleration characteristic
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を図った．
ベーンポンプ本体の基本構造とバルブ配置を Fig. 4 に

示す．
4.2.2. 容量切換え機構

本 CVT 用オイルポンプには，１回転あたり２室の吸入・
吐出をおこなう平衡型ベーンポンプの特徴を生かした容量
切換え機構を設けた．

オイルポンプが過剰流量を吐出する運転領域では，２室
の吐出（以下，全吐出）から１室のみの吐出（以下，半吐出）に
切換える．容量の切換えは，別設置のON/OFF ソレノイド
でコントロールされた信号油圧により，ポンプシフトバル
ブを作動させておこなう．

Fig. 5 に全吐出及び半吐出時のオイル流路状態を示す．
これにより，ポンプ駆動トルクが低減でき CVT 伝達効

率が向上した．
Fig. 6 に全吐出及び半吐出時のオイルポンプ駆動トルク

の差を示す．
4.2.3. ベーンガイド機構

CVT 用オイルポンプには，エンジン始動と同時に制御に
必要な油圧を発生することが要求される．

一般的にベーンポンプは，低温環境下での始動時にロー

タとベーン間のオイル粘性によりベーンの飛び出し抵抗が
増加するため，油圧の応答性が低下する．この現象を回避す
るために，Fig. 7 に示すベーンガイドを設置することによ
り，低温環境下でのエンジン始動時状態においても，CVT
機能を満足する油圧応答性が得られた．

4.3. 高トルク対応

4.3.1. 金属ベルト

伝達容量 218Nm を確保するため，Van Doorne ’s
Transmissie b.v. 製 30mm 金属ベルトを採用した．ベルト
による変速レシオレンジはおよそ5.5とした．Fig. 8にCivic
系に用いている 24mm ベルトと今回採用した 30mm ベル
トのベルトサイズ比較を示す．
4.3.2. 制御油圧の高油圧化対応

高トルク化にあたり，従来CVTのプーリ最高油圧3.5MPa
に対し，本 CVT ではプーリ最高油圧 5.4MPa と高油圧に
なる．高油圧化に伴い制御バルブボデーの強度・変形が課題
となるため，FEM 解析を用いて各バルブボデーの高油圧部
油路形状及びボルトピッチの最適化をおこなった．

Fig. 4   Layout of pump and valves

Fig. 5   Delivery modes of pump
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Fig. 6   Drive torque of pump

Fig. 7   Vane guide

Fig. 8   Comparison of CVT belt size
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Fig. 9 に FEM 解析結果を示す．
4.3.3. ケース強度

高容量対応を可能とするために，ケースについてもFEM
による応力解析，合せ面面圧分布解析をおこない，各部形状
の最適化を図った．

Fig. 10 に応力解析結果，Fig. 11 に合せ面面圧解析結果
の一例を示す．

各部形状の最適化で特に留意しているのは，ファイナル
ギヤ系回りのベアリング支持部の強度確保，エンジンとの
締結の関係でボルト間の形状を直線的にすることができな
い部分の合せ面の面圧確保などが挙げられる．
4.3.4. プーリ剛性

プーリについては，ドライブ，ドリブン各々の固定側，可
動側 4 面のＶ面について FEM による応力及び変形量解析

をおこない，上記４点の剛性バランスに配慮しながら形状
の最適化を図った．剛性バランスを考慮する理由は，ドライ
ブ側とドリブン側のプーリ間で発生するベルトミスアライ
メント量を少なくし，特に高回転，高負荷時の金属ベルトの
リングとプーリＶ面の接触を回避するためである．

Fig. 12にプーリの変形量解析結果を示す．この変形量を
用いて，ベルトの軌跡を考慮したリングとプーリＶ面やリ
ングとエレメントの隟間における運転中のリング接触発生
頻度を解析した．

4.4. 全長短縮技術

ドライブプーリ軸上の要素について全長短縮を図った．
ここでは，本CVT に適用した代表的な要素について図示す
るとともに，各要素の効果を示す．
4.4.1. ステータシャフト

オイルポンプからの油圧をインプットシャフトの軸内に
受け渡し，トルクコンバータなどの各部に油圧を供給する
ための油路を兼ね備えたステータシャフトを採用すること
により，従来オートマチックトランスミッションに対して
約 25mm（社内比）の全長短縮が可能となった．
4.4.2. ベアリング

ドライブプーリ軸を支持するベアリングを軸に対して直
接嵌合しないことで全長短縮を図った．ドライブプーリ軸
にプーリカバーを締結するためのナットとベアリングを
Fig. 13に示す様に，同位相に配置することにより，ベアリ
ング幅と同等の約 10mm の全長短縮となった．
4.4.3. インプットシャフト

インプットシャフトとフォワードクラッチはスプライン
嵌合などにより締結される場合があるが，本CVT レイアウ

High

Low

High

Low

Fig. 10   Stress contour

Fig. 11   Contact pressure

Fig. 12   FEM pulley deformation

Fig. 13   Layout of drive pulley shaft

Input shaft welding point
Bearing

Stator shaft

High-pressure area

Fig. 9   Valve body stress analysis with FEM
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トでは全長短縮のために溶接により一体化した．溶接部位
を Fig. 13 に示す．これによりスプライン嵌合と比較した
場合，約 10mmの全長を短縮することができた．また，一
体化により部品点数の削減も可能となった．

4.5. 高効率化

4.5.1. 油圧センサ

油圧制御システム内に油圧センサを設置し，運転状態に
より ECU が決定した油圧と CVT の作動油圧を，常時セ
ンシングしてフィードバックする学習制御を採用した．こ
れにより従来機種に比べ余剰油圧が低減でき，オイルポン
プ駆動トルク及びベルトのフリクションが低減できた．

Fig. 14 に油圧センサの制御ロジックを示す．
4.5.2. ドライブプーリダブルピストン

ドライブプーリを従来のピストン室１室に対して２室と
し，同一ピストン外径で受圧面積拡大をおこなった．これに
より，クルーズ時のプーリ制御油圧を低減し，クルーズ走行
時のオイルポンプ駆動トルクが低減できた．

Fig. 15にダブルピストンによるプーリ油圧の作用面積の
模式図とピストンの構成をカットモデルにより示す．

4.5.3. リバースブレーキ引き摺り抵抗の削減

前進走行時には，リバースブレーキのディスクからプ
レート間のオイルが常時粘性引き摺り抵抗となるため，円
周上数ヶ所にわずかなうねりを持たせたウエーブディスク
を採用し，引き摺り抵抗の低減を図った．

Fig. 16にエンジン回転数に対する引き摺り抵抗の変化を
示す．
4.5.4. オイル攪拌抵抗の低減

ドライブプーリが下方に位置するため，オイルがベルト
室内に滞留すると攪拌抵抗が著しく増加する．そのため，ベ
ルト室に滞留するベルト潤滑及びベアリング潤滑後のオイ
ルを効率よく排出できる排出穴の設定をおこなった．

また，発進・停止・旋回時のエアレーションを防止する
ための油面高さを，より少ないオイル量で確保できる様に
各ギヤとベアリングの潤滑及び，制御系から排出されたオ
イルを効率良くオイルパンに戻せるリブ配置とした．

Fig. 17 にトランスミッション内のオイルの流れを示す．
以上の項目を適用することにより，フリクショントルク

Fig. 14   Control program of pressure sensor

Fig. 15   Double piston mechanism
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Fig. 16   Drag torque of reverse brake

Fig. 17   Oil flow inside case
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が低減され，Fig. 18 に示す様に伝達効率が６％向上した．
他社同クラス CVT と比べ 7.5 ­ 11％の優位性を持つ．

4.6. 油圧制御システム

プーリ油圧制御回路はダイレクト制御方式を採用し，二
つのリニアソレノイドバルブでドライブとドリブンのプー
リ圧を個別に制御している．本 CVT ではさらにドライブ
プーリにダブルピストンを採用することにより，ドライブ
プーリ圧を大幅に低減できた．このためプーリライン圧コ
ントロール用バルブが不要となり，プーリ油圧制御回路の
簡素化が可能となった．

また，本 CVT ではインギヤ時に前後進クラッチ制御を
おこなうリニアソレノイドバルブと，ロックアップ制御を
おこなうリニアソレノイドバルブの共用化を図った．前後
進クラッチとロックアップの制御を四つの制御モードに分
け，インギヤモード，発進モード，走行モード，減速モード
を二つの ON/OFF ソレノイドで切換える回路構成とした．
これにより，インギヤ時のショックの緩和，発進時と走行中
のロックアップ制御性の確保及び，減速時のベルト保護が
一つのリニアソレノイドバルブで制御可能となり，コスト

Fig. 18   Transmission efficiency at 60km/h cruise

Fig. 19   Hydraulic circuit
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ダウンとスペースレイアウトの効率化が可能となった．
Fig. 19 に油圧制御システムを示す．

4.7. ECU 制御システム

4.7.1. ロックアップ制御

CVT の発進デバイスとしてロックアップクラッチ付トル
クコンバータを採用することで，従来の発進クラッチに対
し発進駆動力の増加による発進商品性の向上が図れるが，
発進時のスリップロスによる効率低下が課題となる．

本 CVT では，ロックアップクラッチの作動を発進領域
まで拡大し，トルクコンバータのスリップロスを最小限に
して効率向上をおこなった．

Fig. 20 にロックアップクラッチの作動領域を示す．
車速０付近は，ロックアップクラッチを非継合とし，ト

ルクコンバータのトルク増幅を最大限利用し発進商品性を
向上させている．トルクコンバータのトルク増幅比が減少
する領域に入った時点で，ロックアップクラッチの継合を
開始し，スロットル開度に応じた制御をおこなう．低スロッ
トル領域は，スリップロスを最小限にするためにクラッチ
容量をすばやく上昇させ，高スロットル領域は，動力性能を
優先させるためにクラッチ容量をゆっくり上昇させる．Fig.

21に発進時におけるスロットル開度別の車速に対するロッ
クアップクラッチの継合特性を示す．

以上の様に，トルクコンバータの特性を活かして発進商
品性を確保し，さらにロックアップ制御の最適化により発
進時の効率向上が可能となった．

Fig. 20   Lock-up clutch map
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Fig. 21   Lock-up clutch slip rate characteristic
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4.7.2. 変速制御

CVT 変速制御のさらなる進化として各走行モードに合わ
せた適切な変速制御を実現した．

走行モードの選択判断条件として，下記を用いている．
・車速
・アクセル開度履歴
・コーナリング G（横方向加速度）履歴
これらの判断条件を元にシフトスケジュールを３段階に

切換える制御（D1/D2/S シフトスケジュール）とコーナリン
グＧシフト制御をおこなっている．

（１）D1 シフトスケジュール
燃費に重点をおいた変速スケジュールで，アクセルの低

開度領域でエンジン回転数を抑えエンジントルク主体で走
行する設定としている．

（２）D2 シフトスケジュール
アクセルの中開度領域の走行頻度が高くなった時，D1に

対しエンジン回転数を高めに設定し，より良い加速性能が
得られる設定としている．

（３）Ｓ（スポーツ）シフトスケジュール
アクセルの高開度領域の走行頻度が高くなった時，D2に

対しさらにエンジン回転数を高めに設定し，スポーツ走行
に適した加速性能とエンジンブレーキ性能が得られる設定
としている．Fig. 22に変速スケジュールの切換えイメージ
を示す．また，Fig. 23 に D1 と D2 とＳの変速スケジュー

ルの比較を示す．同じアクセル開度に対して異なる変速特
性としている．

（４）コーナリング G シフト制御
走行中のコーナリング G 履歴によりワインディング判断

をおこない，ワインディング判断中は，高回転を効果的に保
持する様に設定する．

（５）各シフトスケジュールの切換え効果
Fig. 24 - 26は，各走行モードでの車速とエンジン回転数

との関係を実測したものである．
Fig. 24 は，市街地とハイウエイ走行中の実測結果を示

す．この走行モードでは，D1シフトスケジュールでの走行
となり，低エンジン回転数領域を使用して走行しているこ
とがわかる．

Fig. 25は，登降坂走行の実測結果を示す．この走行モー
ドでは，D2 シフトスケジュール及び登降坂のシフトスケ
ジュールでの走行となる．この領域では市街地走行に対し
高いエンジン回転数を使用しており，登降坂走行でも十分
な走行フィーリングが得られている．

Fig. 26は，ワインディング及びサーキット走行の実測結
果を示す．この走行モードでは，Ｓシフトスケジュール及び
コーナリングＧシフトスケジュールでの走行となり，さら
に高回転領域を保持することが可能となっている．このシ

Fig. 22   Switching between shift schedules

Fig. 23   D1, D2 and S shift schedules
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フトスケジュールによって，よりハードな走りでも良好な
走行フィーリングが得られている．

以上の様に，走行モードに応じてシフトスケジュールを
自動で切換えることにより，シフトレバーを切換えること
なく，Ｄレンジ走行で省燃費走行と走りを両立することが
できる様になった．

4.8. ケース３点構成

従来 CVT のケースは５点構成であったが，本 CVT にお
いては Fit で採用したオイルパンレス構造をさらに発展さ
せ，インタミディエートプレートをも廃止し，ケース３点構
成としケース構造の簡素化をおこなった．

Fig. 27 は従来 CVT との比較であるが，ドリブン発進ク
ラッチを用いた従来CVT では前後進切換え機構の配置及び
プーリ軸支持のためにインタミディエートプレートが必要
であったのに対し，本CVT はトルクコンバータを採用する
ことにより前後進切換え機構及びプーリ油室の配置を見直
し，ケース３点構成のレイアウトが達成できた．

この変更により，ケース合せ面数が削減でき CVT 全体
の剛性 UP が可能となった．また，ボルト本数の削減及び
ボルト長さの短縮により，軽量化も達成できた．

５．まとめ

2.4Lクラス新CVTの開発を通し，下記の技術を確立した．
（１）トルクコンバータの特性を活かした発進商品性を確保

しつつスリップロスを最小化し効率向上が可能な，発
進直後からのロックアップ制御最適化技術

（２）トランスミッション伝達効率を大幅に改善する（他社
CVT に対し 7.5 ­1 1％）CVT 効率向上技術

（３）省燃費走行とスポーティ走行を両立できるシフトスケ
ジュール自動切換え制御
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Fig. 26   Sporty mode
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2LクラスCVT用金属ベルトの開発
Development of Metal Pushing V-belt for Continuously Variable Transmission for 2L Class Vehicle

ABSTRACT

Honda presently mass produces a metal pushing V-
belt to enable a compact CVT layout in a 1.5L class
vehicle. The project discussed in this paper based itself
on the technologies developed for mass production of the
1.5L class belt, and employed dynamic analysis of slack
string elements and study of ATF extreme pressure
lubricant oil films using measurements of electrical
resistance to develop a metal pushing V-belt enabling a
compact CVT layout in a 2L class vehicle.

The size of CVTs has conventionally been
determined by the pitch radius of the V-belt. To increase
the torque capacity of the CVT, it was formerly
necessary to increase the pitch radius of the belt in order
to reduce the belt load. In the newly designed belt,
reduction of the pitch radius has enabled the distance
between the shafts to be reduced, hence reducing the size
of the CVT. The newly developed belt achieves a
maximum transmitted power of 150 kW with 170 mm
between the shafts, and enables a more compact CVT
layout.

＊栃木研究所

要　　旨

Honda はコンパクトな CVT のレイアウトを可能とする
金属ベルトを 1.5L クラスで量産化した．1.5L クラスの量
産化で得た技術に加え，新たにゆるみ側弦部のエレメント
挙動解析，電気抵抗法によるATF極圧潤滑皮膜評価により，
よりコンパクトな CVT を可能とする 2L クラス CVT 用金
属ベルトを開発した．

従来，CVT は金属ベルトの最小巻き付き径でトランス
ミッションのサイズが制約されていた．CVT 高容量化のた
めには金属ベルトの負荷軽減の目的から最小巻き付き径を
大きくとる必要があったが，最小巻き付き径を小さくする
ことにより軸間距離も縮まり CVT の小型化が可能となる．
本金属ベルトの特徴は，軸間距離 170mmで最大許容伝達
容量 150kWを達成し，コンパクトな CVT のレイアウトを
可能とする金属ベルト仕様を確立した点にある．

１．まえがき

金属ベルト CVT（Continuously Variable Transmission）の
高容量化は，主にドライブプーリとドリブンプーリの軸間
距離（以下軸間距離）拡大によりおこなわれる．これは，他の
自動変速機と同様に機械要素の大型化による強度向上であ
る．また，動的強度確保のためには，経験的に最大回転数の
制限がおこなわれる．これは，これまで金属ベルトの動的挙
動を解析した例を含めて技術報告がほとんどなされていな
いことによる．

今回，1.5Lクラスの金属ベルト量産で得た技術と経験（１）

­ （４），新らたにおこなった動的挙動解析，金属ベルト各部に
対するAutomatic transmission fluid（ATF）中の極圧潤滑皮膜

（以下皮膜）特性の把握により，2Lクラス金属ベルトの自社

開発に成功した．本稿では，新たにおこなった開発技術につ
いて紹介する．

２．開発コンセプト

CVT では，燃費向上と発進駆動力の両立のため，レシオ
レンジ拡大が求められる．必要なレシオレンジを確保する
には金属ベルトのプーリへの巻き付き径を小径化すること
が望ましいが，金属ベルトの疲労寿命を維持するため最小
巻き付き径の小径化には限界が有る．CVT 高容量化のため
には軸間距離の拡大が必要となり，その結果トランスミッ
ションの大型化に繋がっていた．また，プーリから金属ベル
トに加わる軸推力も増加するため，金属ベルトの各接触部
の摩耗を防止するため皮膜保持が重要となる．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_13
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したがって，CVT の高容量化とコンパクト化を達成する
ためには，金属ベルトをプーリへの最小巻き付き径の小径
化が可能な構造とすること，エレメントおよびリングに対
する負荷を軽減し，疲労強度を向上させること，各接触部の
皮膜特性を考慮した設計とすることが必要となる．

Fig. 1 は，CVT の高容量化を同一レシオレンジではかっ
た場合の模式図である．CVT をコンパクト化する場合，図
の様に軸間距離の短縮が必要となる．ただし，結果的に巻き
付き径が減少する．その場合，金属ベルトのリング部疲労強
度を確保することが課題となる．

Fig. 2 は，既存の CVT に関し，軸間距離に対する最大
許容伝達容量の関係を示した図である．最大許容伝達容量
の増加と共に，軸間距離も増加し，CVT が大型化する傾向
が示されており，軸間距離の短縮が求められている．

以上より，本開発のコンセプトを下記に定めた．
（１）金属ベルトの緩み側弦部の動的挙動を把握し，金属ベ

ルト各部への動的荷重を明確化する．
（２）動的荷重に対し，金属ベルト各部の形状最適化をは

かる．
（３）エレメント疲労限荷重を明確化し，安全率を確保する．
（４）金属ベルト各部の皮膜状態を確認し，耐摩耗性を確保

する．
（５）新製法を採用し，コスト低減をはかる．

３．金属ベルトの構造

3.1. 金属ベルトの構造と各部名称

金属ベルトは数百枚のエレメントと複数層，２束のリン
グにより構成される（Fig. 3）．

金属ベルト各部の名称を Fig. 4 に示す．

Fig. 1   Structure of CVT with same ratio range

Fig. 2   Maximum power and distance between driving
pulley and driven pulley
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Fig. 3   Metal pushing V-belt

Fig. 4   Configuration of elements and ring assembly
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４．エレメント形状最適化

4.1. エレメントとプーリ

エレメントに作用する荷重について，これまで実働力の
測定が困難であった緩み側弦部に関し，動的挙動解析を実
施した．
4.1.1. ドリブンプーリ出口近傍のエレメント挙動解析

Fig. 5，Fig. 6 は動的挙動解析の結果を示す．

図中ドリブンプーリ入口，出口，ドライブプーリ入口，出
口の位相をそれぞれａ，ｂ，ｃ，ｄの記号で示してあり，緩
み側弦部は図中のｂからｃに相当する．Fig. 5は，エレメン
トEar下部への入力荷重を示し，エレメントがドリブンプー
リ出口から緩み側弦部に移行する際，荷重が発生している．
Fig. 6は，ドリブンプーリ出口付近を拡大し，リングアッセ
ンブリと，エレメント Ear 下部の接触状態を示した図であ
り，エレメントが回転運動から直線運動に移行する際，エレ
メントEar下部とリングアッセンブリの接触が生じている．
4.1.2. Ear 部形状の最適化

エレメント Ear 下部からの入力荷重に対し，エレメント
に発生する応力を構造解析により確認した．その結果 Ear
下部の Corner に応力が集中することが確認され，Fig. 7 に
示す様に Ear 下部の Corner を複合Ｒ形状に設定すること
で，重量増加なしに Ear 部の応力を低減した．

Fig. 8 は緩み側弦部で作用する荷重について構造解析を
実施した結果である．従来，単一Ｒ形状を用いていた Ear
下部の Corner 形状を複合Ｒ形状にすることで，約 40％の
応力低減をはかった．

Fig. 5   Lower part of ear contact force of elements

Fig. 6   Lower part of ear contact force of rings

Element
Ring assembly

Lower part of ear contact at rings

b

Out of driven pulley
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Fig. 7   Configuration at lower part of ear

Fig. 8   Corner stresses at lower part of ear
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５．皮膜評価

2L クラス CVT に対応した高容量化に伴い，金属ベルト
及びプーリに対して，1.5Lクラスよりもさらなる耐摩耗性
が要求される．金属ベルトとプーリ間には微少滑りがあり，
ATF 中の極圧添加剤による皮膜形成によって耐摩耗性が確
保されている．したがって，その皮膜状態を評価する必要が
ある．皮膜評価法として電気抵抗法を用い，実機の微少滑り
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速度を計測して皮膜を評価した．Fig. 9に電気抵抗法の概略
を示す．プーリもしくはリング相当の試験片と，先端がＲ形
状のピンを押し付け，摺動させる．ピンと試験片間に一定電
圧を印加し，二面間に発生した抵抗値に対する分離電圧を，
接触面の皮膜として判定する．皮膜が形成されないと出力
電圧はゼロを示し，皮膜が形成されると，皮膜形成状態に応
じた電圧値が示される．

Fig. 12 は，エレメントとプーリ間の接線方向の相対速度
を算出した結果である．エレメントとプーリ間の相対滑り速
度はドリブンプーリ入口ではほぼゼロであり，入口から出口
に向かって徐々に増加し，出口において最大を示す．この最
大相対滑り速度を皮膜試験の相対速度として評価に用いた．

Fig. 9   Circuit for measurement of electrical
resistance
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Pin
Test-piece

DC
AMP
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5.1. エレメントとプーリ間

5.1.1. エレメントとプーリ間の相対速度

Fig. 10にエレメントとプーリ間の相対滑り速度測定の概
要を示す．ドリブンプーリ側にエレメント周速測定用のセ
ンサ，金属ベルト巻きつき径測定用の変位計を取り付け，取
り付け位置 0° ­ 150°の角度範囲でそれぞれを測定した．

エレメントとプーリの相対速度は，金属ベルト巻きつき
位置における，金属ベルト周速とプーリ周速との差分に
よって求めた．

Fig. 11 はレシオ 0.5におけるドリブンプーリ上での金属
ベルト巻き付き角度と金属ベルト巻き付き径の関係を示す．
ドリブンプーリ入口から出口にかけて金属ベルト巻き付き
径が減少していることがわかる．このドリブンプーリ上で
の金属ベルト巻き付き径の変化は，プーリ中でのエレメン
ト弾性変形及びプーリ変形が大きく関与していると考えら
れる．

Fig. 10   Schematic view of measurement of sliding
velocity on driven pulley
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Fig. 11   Variations in belt pitch radius with respect to
belt wrap angle
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Fig. 12   Sliding velocity with respect to belt wrap angle
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5.1.2. ATF 極圧添加剤違いの皮膜評価

電気抵抗法を用い，エレメントとプーリ間の実用領域に
おけるヘルツ面圧，相対速度に対し，複数のATF の皮膜保
持特性を確認した．ATF1 は硫黄－りん極圧添加剤，ATF2
は硫黄系の極圧添加剤を含む ATF であり，この二種類の
ATF による皮膜測定の結果を Fig. 13，Fig. 14 に示す．

Fig. 13   ATF oil film conditions with respect to
contact pressure
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Fig. 13は，接触面圧を変化させた皮膜測定結果であり，
いずれの ATF も低・中面圧領域では安定した皮膜特性を
示すが，高面圧領域において ATF1 は ATF2 よりも面圧
の増加に対して分離電圧が高く，皮膜特性に優れているこ
とがわかる．Fig. 14 は，相対速度を変化させた皮膜測定
結果であり，相対速度の増加に対して ATF1 は一定の皮
膜特性を持っているが，ATF2はわずかな減少傾向を示し
ている．

5.2. エレメントとリング

Fig. 15に示されるように，リング内周面にはメッシュ加
工を施してある．メッシュ形状は，リングの潤滑性能に影響
をおよぼす．

Fig. 16はメッシュの接触幅を変化させた場合の皮膜特性
を示し，メッシュ接触幅が小さい方が優れた皮膜特性を示
していることがわかる．この結果にもとづき，メッシュ形状
を最適化した．

Fig. 14   Relationship between oil film conditions and
maximum sliding speed
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Fig. 16   Oil film conditions at differences of contact
ratio

Fig. 15   Configuration of ring mesh
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６．コストダウン

リングでは，サイズアップによるコスト高に対し，端部
成形に新製法を採用してコスト低減を実現した．

6.1. リング端部の研磨方法

リング端部はエレメントの Neck 側面とプーリＶ面との
接触時，負荷を軽減するため Fig. 17 に示すラウンド形状
に成形することが望ましい．

端部の成形は，従来，Fig. 18に示すように砥石でドラム
状のリングを所定寸法に切断後，バレル加工を実施してい
た．2Lクラス金属ベルトでは，リングが大径化し，加工時
間が長くなるためコスト高になる．

そこで，加工時間を短縮するため，砥粒入り樹脂ブラシ
を用いた新成形法を採用した．
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Fig. 17   Profile of ring edge

Fig. 18   Manufacturing method of former rings
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Fig. 19に砥粒入り樹脂ブラシによる新成形法を示す．新
成形法では，所定幅に切断されたリングは自転可能なター
ンテーブル上にクランプされ，ブラシヘッドに装着された
回転するブラシで端部を研磨される．この製法を採用する
ことで，従来より，大幅なコストダウンを達成できた．

7.1.2. エレメント材ギガサイクル疲労強度（５）

これまでエレメント単体での強度試験は 107 サイクル打
ち切りで疲労限が存在する前提で実施されてきた．疲労限
が存在するかを検証するため，エレメント材に対して超音
波疲労試験を実施した．Fig. 22にギガサイクル疲労試験の
結果を示す．これによりエレメント材では高サイクル領域
での介在物起点による破損は見られず，いずれも表面起点
で破損に至ることが確認された．これらの結果によりエレ
メント材に関しては疲労限が存在することが確認された．
Fig. 23に超音波疲労試験装置の概略を示した．ピエゾ素子
を起振源とし，振動を増幅して試験片を共振させる．

Fig. 19   Ring edge brushing method
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７．疲労強度確認結果

7.1. エレメント

7.1.1. Ear 部

エレメントの動的挙動解析結果を実証するため，実機お
よび単体で Ear 部破損試験を実施し，複合Ｒ形状の効果を
検証した．

Fig. 20に，実機耐久により破損させたエレメントの破損
形態と破面を示す．Ear下部からの入力を受けて破壊に至っ
たと判定でき，これは動的挙動解析の結果と一致する．

Fig. 21 にエレメント単体での Ear 部強度試験結果を示
す．図中の矢印記号は，該当サイクルにおいて非破損だった
エレメントを示す．複合Ｒ形状は単一Ｒ形状よりも強度が
向上しており実機発生荷重に対して必要な安全率を確保で
きた．

Fig. 20   Damaged element and SEM photograph of
fracture face

Fracture face

Fig. 21   Comparison of fatigue behavior in simple
radius element and compound radius
element
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Fig. 22   S-N diagram by ultrasonic fatigue test

Fig. 23   Block diagram of ultrasonic fatigue test
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7.2. リング

リング端部成形に，新製法を採用したため，リング強度
試験を実施し，その影響を明らかにした．

Fig. 24にリング単体で実施した疲労試験結果を示す．こ
れにより，従来製法と新製法で強度差異は無いことを確認
した．

Fig. 24   Comparison of fatigue behavior in rings
produced by mass production method and
new manufacturing method
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８．最大許容伝達容量

軸間距離短縮に伴うプーリへの最小巻き付き径小径化を
達成するには，金属ベルトのより高い耐久寿命が求められ
る．Fig. 25に耐久試験結果に基づく最大許容伝達容量を示
す．本，2Lクラス用金属ベルトの技術開発により，CVTの
高出力化，コンパクト化が可能となった．

口において，エレメントの Ear 下部と積層リングの接
触により，Ear 下部の Corner に大きな応力が発生す
る事を確認した．

（２）Ear 下部の Corner を複合Ｒ形状に成形することで，重
量増加なしに Ear 部の応力を低減した．

（３）エレメント材は，高サイクル領域で介在物の影響を受
けず，疲労限が存在することを確認した．

（４）電気抵抗法で ATF 極圧皮膜を評価し，ATF による違
い，リングメッシュの接触幅での差を明らかにし，メッ
シュ形状を最適化した．

（５）リング端部に砥粒入り樹脂ブラシを用いる新製法を採
用し，リングの製造コスト低減をはかると共に，従来
製法同等の耐久強度を確保した．

上記（１） ­ （５）の特徴により，金属ベルトの最小巻き付き
径を小径化を可能とし，CVTのコンパクト化を可能とした．
今後の進化は，さらなる形状の理論的探究と生産技術の開
拓的開発によるところが大きいと考え，次の進化をめざし
たい．
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Fig. 25   Potential of newly developed V-belt
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９．まとめ

2L クラス用金属ベルトの開発技術内容を，以下に記す．
（１）金属ベルトの動的挙動解析により，ドリブンプーリ出
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トランスミッションハウジングの軽量化のための
最適化手法

Optimization Method for Reduction of Transmission Housing Weight

ABSTRACT

An optimization method has been developed as a tool
to contribute to the design of lightweight and high-
rigidity automotive transmission housings. The method
is divided into topology optimization and shape
optimization and can be applied at any of three different
stages depending on the maturity of the design.

The application of topology optimization from the
framework conception stage in the design of an actual
automotive transmission enabled rigidity targets to be
met with a reduction in weight of 10%.

Study of the generation of stress in the optimized
shapes predicted by the method indicated that the
placement of ribs along the paths of transmission of
bearing load to increase rigidity was highly efficient.

＊栃木研究所

要　　旨

軽量かつ高剛性な自動車用トランスミッションハウジン
グを設計するため，設計の熟成度合いに応じて，最適化の適
用段階を３段階に分類し，位相最適化および形状最適化計
算を使い分ける設計手法を確立した．

この手法を用い，ハウジングの骨格構想段階から位相最
適化計算を実施した結果，目標剛性値を満足しながら 10％
の軽量化を実現した．

また，最適化により予測された形状を，応力の発生状況
の観点で考察し，ベアリング荷重の伝達経路に添って剛性
部材となるリブが効率よく設計されていることを確認した．

１．まえがき

近年，地球環境保護および省資源への関心の高まりから，
自動車用トランスミッション開発において，軽量化および
小型化の要求が高まっている．

トランスミッションにおいて，ハウジングは，総重量に
占める割合が高いため，軽量化ニーズの高い部品である．

従来の解析技術（１）では，設計段階でハウジング剛性およ
び強度の予測は可能であったが，入力荷重の伝達経路が複
雑なため，検討しなければならない設計パラメータが多く，
計算モデルの容量が大きくなり，予測計算に時間がかかっ
た．したがって，短い開発期間の中で多数の案別検討をおこ
ない，軽量化の目標値を満足する形状を求めることが困難
であった．

軽量な製品の形状を求めるために，市販の有限要素法
解析アプリケーションに付加された位相最適化機能の適
用が実用化段階に入りつつある．しかし，位相最適化の
理論（２） ­ （５）の報告や，梁形状（６）およびプレス部品（７），（８）

のような単純な形状への適用事例は報告されているが，
トランスミッションハウジングのような複雑な形状への

適用例は見当たらない．
そこで，本研究では，トランスミッションハウジングの

設計において，位相最適化および形状最適化手法の適用に
より，剛性を考慮した上で軽量化を実現したので，その内容
を報告する．

２．ハウジングに対する位相最適化計算時の条
件設定手法

位相最適化計算の実施にあたっては，荷重条件，制約条
件（設計パラメータの許容範囲），および最適化の対象空間
の設定が必要である．

これら３項目について，トランスミッションハウジング
への位相最適化計算に適用する条件の設定手法について検
討をおこなった．

2.1. 荷重の設定手法

エンジントルクは，ギヤおよびシャフトを介し，それら
を支持するベアリングから，ハウジングへの荷重（以下 ベア
リング荷重）として伝達される．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_14
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位相最適化計算において，エンジントルクを伝達する部
品を全てモデル化し，ギヤの歯の接触によるトルク伝達も
考慮した計算モデルを作成して，実用的な時間内でベアリ
ング荷重を計算させることは非常に困難である．

そこで，本手法においては，ベアリング荷重方向に対し，
２次元の弾性体要素を作成し，端点のベアリング中心点に
対して荷重を設定した（Fig. 1）．

2.3. 最適化対象空間の設定手法

最適化の対象となる設計空間については，設定する空間
の体積が多いと，メッシュ数が増加し，現在のコンピュータ
リソースでは計算できない場合があり，設定する空間をあ
る程度絞り込む必要がある．

ベアリング荷重によってトランスミッションハウジング
に発生する応力は，全体に均一ではなく，部分的に集中す
る．そこで，静解析を実施し，高い応力が発生している部分

（Fig. 3），および変位量の多い部分（Fig. 4）に着目し，設計
空間を設定した（Fig. 5）．

Load

Bearing center-point

2D elastic element

Load

No load

Deformed
Displacement

Bearing center-point

Bearing center-point

2D elastic element

Fig. 1   Definition of load

Fig. 2   Displacement of bearing center-point as
limiting condition for design responses

2.2. 制約条件の設定手法

ハウジング剛性の評価に際しては，ベアリング荷重に
よって，ベアリング中心点が，無負荷の状態からどれだけ変
位したかが重要である（１）．

そこで，ベアリング中心点に対し，変位量を目標値内に
収めることを制約条件として設定した（Fig. 2）

Fig. 3   Example of static analysis : stress

Fig. 4   Example of static analysis : displacement

Fig. 5   Defining design domain

Forward drive Reverse drive

Stress scale

Low High

Forward drive Reverse drive

Displacement scale

Small Large

Additional design domain

Previous shape
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３．ハウジング設計への最適化適用手法

3.1. 最適化を用いたハウジング設計プロセス

一般的に設計初期段階では，使用可能な空間の自由度は
高く，仕様の熟成が進むにつれて空間の自由度は減るため，
最適化による軽量化効果は，設計初期では高く，設計後期で
は低くなる．

そこで，設計の熟成度合いに応じて，最適化手法を使い
分ける設計プロセスが必要であり，設計段階を以下の３段
階に分類して，それぞれに対する最適化手法を検討した．

（１）開発初期の設計自由度の高い骨格構想段階
（２）ハウジング外部のリブ形状を検討する段階
（３）リブの幅や高さ等の小変更のみをおこなう段階
3.1.1. 骨格構想段階での位相最適化

軸配置，主断面とハウジングの合わせ面のレイアウト段
階で，取り得る最大の空間を最適化の対象となる設計領域
として設定し（Fig. 6），位相最適化計算を実施することで，
ベアリング荷重に対抗する剛性部材（Fig. 7）を予測すること
ができた．

骨格構想段階では，ギヤ，シャフトおよび油圧制御系等
の内部部品と，ハウジングのレイアウト作業が並行してお
こなわれるため，位相最適化により予測された剛性部材を
有効に活用できるように，ハウジング内部のレイアウトの
熟成をおこなった．
3.1.2. ハウジング外部のリブ形状を検討する位相最適化

内部部品のレイアウトがほぼ確定した段階では，ハウジ
ング外部のリブ形状の検討が，主な設計作業となる．

ここでは，第２項で述べたように，応力や変位の状態に
着目し，ハウジング外部のエンジンルーム内のフレームや
マウントブラケット等との干渉を避けた空間を，最適化の
設計領域に設定し，位相最適化計算を実施した．その際，壁

（潤滑油を密閉するために，ハウジング全体を覆う一定の厚
さの部分）の剛性を考慮するため，ハウジングの内壁形状を
最適化の対象外の非設計領域としてモデル化をおこなった

（Fig. 8）．また，トランスミッションハウジングはダイキャ
スト法により製造されるため，型抜き方向の指定もおこ
なった．

これらにより 3D 図（正式出図をおこなう３次元モデルの
名称）へ採用可能なリブ形状を予測することができた（Fig. 9）．

Fig. 6   Maximum design domain in early design stage

Fig. 7   Result of topology optimization using
maximum design domain

Torque converter case maximum design domain

Transmission case maximum design domain

Optimum shape
Transmission case maximum design domain

Torque converter case maximum design domain

Fig. 8   Defining domain in external housing rib shape
optimization phase

Fig. 9   3D drawing with optimum shape

Non-design domain
(Internal housing shape) Design domain
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3.1.3. リブの幅や高さ等の小変更時の形状最適化

位相最適化で予測された形状は，一つのメッシュが最小
単位で表示される．現在のコンピュータリソースでは，ある
程度大きなサイズでメッシュを作成する必要があり，位相
最適化の計算でスムースな形状を予測することができず

（Fig. 9），形状を精度よく 3D 図に反映することが困難で
あった．

設計の熟成度合いが高い段階で軽量化を実施する場合，
リブの幅や高さ等の小変更が主な設計作業となるため，最
適化によって予測される形状に高い寸法精度が要求される．
そこで，メッシュを変形（モーフィング）させることにより
最適な形状を予測する形状最適化を適用することで，寸法
値の変化量で結果を得ることができ，高い精度で 3D 図に
反映可能となった（Fig. 10）．

Fig. 10   Morphing and result of shape optimization

Shape
optimization

1 - 2 mm narrowed
0 - 1 mm narrowed
0 - 1 mm widened

Detail of morphing

Morphed areas

Result of shape optimization

４．適用結果

4.1. 軽量化効果の確認と剛性の検証

本手法を横置きオートマチックトランスミッションへ適
用し，軽量化を実施した．

ハウジングの骨格構想段階から位相最適化計算を実施し，
剛性部材のレイアウト空間をもっとも効率よく確保できた
場合，10％の軽量化を実現した．

最適化の適用開始が，ハウジング外部のリブ形状を検討
する段階から，リブの幅や高さ等の小変更をおこなう段階
へと，設計の自由度の低い開発後期になるにつれて，軽量化
の効果が減少することも確認できた（Fig. 11）．

また，最適化により予測された形状の剛性を検証するた
め，４機種のトランスミッションハウジングについて，ハ
ウジング合わせ面の接触や摩擦を考慮した解析技術（１）を用
いて，ベアリング中心点の変位量を計算した．その結果，
Fig. 12 に示すように，最適化適用前の形状と同等剛性で
あることが確認できた．

Fig. 11   Reduction of housing weight by optimization

Fig. 12   Example of stiffness calculation
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4.2. 最適化形状に対する考察

最適化により予測された形状が，ベアリング荷重の伝達
経路に対して効率的な形状であるかどうかを確認するため，
最適化適用前後の形状に対して静解析を実施し，応力分布
を算出した．

トランスミッション全体の変形はデフのベアリング荷重
が支配的である（１）ことから，デフベアリングを支持するハ
ウジング部の形状について考察する．
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Fig. 13に示す様に，トランスミッションケースの最適化
適用前の形状については，リブでの応力の発生状況が一様
でなく，効率のよい形状ではない．

これに対して，最適化を適用した形状は，リブに添って応
力が一様に発生しており，ベアリング荷重の伝達経路に添っ
て剛性部材が効率よく設計されていることが確認できた．

また，Fig. 14に示す様に，トルクコンバータケースにつ
いても，最適化前の形状は応力の発生状況が一様でなく，剛
性部材として機能していない部分がある．

これに対して，最適化適用後の形状はリブに添って応力
が発生し，壁部の応力は低いことから，効率的な形状である
ことが確認できた．

Previous design Optimum design

Stress scale

Low High

Previous design Optimum design

Stress scale

Low High

Fig. 13   Example of static analysis of transmission case

Fig. 14   Example of static analysis of torque
converter case

（１）軽量かつ高剛性な自動車用トランスミッションハウジ
ングを設計するため，設計の熟成度合いに応じて，最
適化の適用段階を３段階に分類し，位相最適化および
形状最適化計算を使い分ける設計手法を確立した．

（２）ハウジングの骨格構想段階から位相最適化計算を実施
した結果，目標剛性値を満足しながら10％の軽量化を
実現した．

（３）最適化により予測された形状を，応力の発生状況の観
点で考察し，ベアリング荷重の伝達経路に添って剛性
部材となるリブが効率よく設計されていることを確認
した．
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ロールオーバセンサ付き
サイドカーテンエアバッグの開発
Development of Side Curtain Airbags with Rollover Sensor

ABSTRACT

Fatalities in rollover accidents have recently been
increasing in the US. In particular, 60% of fatalities in
SUVs are related to rollover accidents. In addition, 62%
of occupants who die in rollover accidents involving all
passenger vehicles are either partially or completely
ejected from the vehicle.  To help address this issue, a
side curtain airbag system has been developed that
enhances occupant safety in rollover accidents. When a
rollover sensor detects the possibility of the vehicle
rolling, the side curtain airbags are deployed, covering
the greater part of the side windows and thus reducing
the possibility of occupant ejection.

＊栃木研究所

要　　旨

近年，米国では横転事故による死者が増加している．特
に，SUV では死亡事故の６割が横転と関連している．横転
による死者の 62％が車外放出しており，死亡の主要因と
なっている．横転時の乗員の安全性を高めるサイドカーテ
ンエアバッグシステムを開発した．このシステムは，ロール
オーバセンサによって，車両が横転に至る可能性を検知す
るとサイドカーテンエアバッグを展開させ，側面の窓の大
部分を覆うことにより，車外放出による傷害可能性を低減
させる．

１．はじめに

1.1. 横転事故

米国では横転事故による死者が増加している．2002年の
横転事故による死者はスポーツユーティリティービークル

（SUV）やピックアップトラック（Pickup Truck）やバン（Van）
などライトトラックビークル（LTV）と普通乗用車（Passenger
Car）を合わせた乗用車全体（Passenger Vehicle）で 10626人
であり，2001年に比べて 4.9％増加している．特に SUV の
横転事故が 9.8％増加している（Fig. 1）．

傷害事故の中での横転事故の割合はPassenger CarとVan
ではそれぞれ５％，Pickup Truck や SUV で 10％，13％程
度であるが，死亡事故に対する横転事故割合は Passenger
Car で 24％，Van が 33％，Pickup Truck が 46％，SUV
では 61％になる（Fig. 2）（１） ­ （３）．

死亡の主な原因が乗員の車外放出である．ベルト着用
が車外放出を防ぐ最も有効な手段であるが，米国運輸省
道路交通安全局（NHTSA ）は 1988 年から先進ガラス

（Advanced Glazing）と呼ばれる複層ガラス等を用いた側
面の窓ガラスの改良による車外放出低減の研究をおこ
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Fig. 1   Occupant fatalities in rollover accidents by
year and type of vehicle

Fig. 2   Percentage of fatalities and injuries in rollover
accidents by type of vehicle
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なってきた．しかし，設計上の制約等から 2002年に法
規化を断念し，先進ガラスやサイドカーテンエアバッグ
などによる総合的な車外放出緩和性能の評価方法の研究
開発に取り組んでいる（４） ­ （６）．

1.2. 横転による車外放出

横転事故で死亡した乗員の62％が，体の全部または一部
が車外に放出されている．ベルト非着用死者のうち 73％の
乗員が車外放出している．また，横転事故での死者のうち
83％がベルト非着用である．ベルト着用死者の中で車外放
出は 13％を占める（Table 1）．

横転時の車外放出した乗員の経路は，シートベルト着用
者の大部分が側面の窓ガラスであり，ベルト非着用乗員の
半数以上も側面の窓ガラスからである（Fig. 3）．

横転事故での簡易傷害尺度（Abbreviate Injury Scale; AIS）
分類による傷害確率は車内に留まった場合，無傷・軽傷が
71％を占め，重傷以上が13％であるのに対し，車外放出し

た場合は完全放出と部分放出とも同様の傷害確率分布を示
し，無傷・軽傷は約 30％になり，重傷以上が約50％を占め
る．（Fig. 4）．

２．サイドカーテンエアバッグシステム

2.1. サイドカーテンエアバッグ

従来のサイドカーテンエアバッグシステムは側面衝突セ
ンサが車両側面への衝撃を検知すると，ルーフサイドに収
納されたサイドカーテンエアバッグが Fig. 5 に示すように
側面の窓を覆うように展開し，外部衝突物やピラーから頭
部を保護する．この側突乗員保護機能に加え，車両横転時に
もサイドカーテンエアバッグを展開させ，シートベルトの
補助拘束装置として乗員が側面の窓から車外放出する可能
性を低減し，乗員が車室内に留まれる可能性を高めるシス
テムを開発した．

2.2. ロールオーバセンサ

車両の横転を検知し，サイドカーテンエアバッグを展開
するためのロールオーバセンサを開発した．ロールオーバ
センサは正面衝突センサや側面衝突センサと同様に，エア
バッグコントロールシステムの中のサブシステムとして構
成されている（Fig. 6）．

Table 1   Seat belt use and vehicle ejection in rollover
fatalities

96 859

Not
ejected

Totally
ejected

Partially
ejected

Total

Source: FARS 1991-2001

Belt used
Belt not used
Total

14 272 771 1 382 16 425
22 089 49 017 9 328 80 434
36 361 49 788 10 710

Fig. 4   Likelihood of injury in rollover by AIS Source:
NASS/CDS 1988-2001

Fig. 3   Ejection path of occupant
Source: NASS CDS 1993-2001

0% 20% 40% 60% 80% 100%

Side window

Roof

Side door

Front window

Rear window

Rear hatch

Other

Belt not
used

Belt used

No ejection
Complete ejection
Partial ejection

0%

10%

20%

30%

40%

50%

60%

No
M

ino
r

M
od

er
at

e

Ser
iou

s

Sev
er

e

Crit
ica

l

M
ax

im
um

Fig. 5   Deployed front airbags, side airbag and side
curtain airbag

Fig. 6   Layout of side curtain airbags and  rollover
sensor system
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2.2.1. センサシステム構成

ロールオーバセンサシステムは，エアバッグコントロー
ルユニットとロールレートセンサから構成される．

エアバッグコントロールユニットは横方向と垂直方向の
二つの加速度計（Gy, Gzセンサ）とマイクロプロセッサー，点
火制御回路，ロールレートセンサとの通信回路及び電源回
路を内蔵している．

ロールレートセンサ（Roll Rate Sensor）は，ジャイロセン
サからのアナログ電圧出力を A/D 変換器（Analog to Digital
Converter）によってデジタル化し，エアバッグコントロール
ユニットへシリアル通信する．

（１）加速度計
加速度の計測には，耐衝撃性，信頼性，小型化に優れ
るシリコン微細加工による Micro electro­machanical
System（MEMS ）加速度センサを採用した．これは半導
体製造技術の応用により，検出子がばねで支持された
微細構造をエッチング処理によってシリコン表面に生
成し，加速度による検出子の変位を静電容量の変化と
して検出する．同一チップ上に組み込まれた半導体ア
ナログ信号処理回路によって，加速度に比例して電圧
出力される．

（２）ロール角速度計
ロール角速度の計測にも加速度計と同様に耐衝撃性，

信頼性，小型化に優れる MEMS 振動ジャイロセンサ
を採用した．これは MEMS 加速度計の検出原理を応
用し，コリオリ力による振動子（レゾネータ）の変位を
検出する（Fig. 8）．一対の振動子を互いに逆位相で駆動
し，その差分出力をとることによって同位相である加
速度成分を排除し，衝突時などの大きな衝撃が発生す
る場合にも正確な角速度を測定する．レゾネータ駆動
回路や信号処理回路も同一チップに組み込まれており，
ジャイロセンサの小型化を実現している（Fig. 9）（７）．

（３）マイクロプロセッサ
ロールレートセンサの信号から車両のロール角速度と
ロール角度を計算する．加速度計からのアナログ電圧
出力は，内蔵されたA/D 変換器によりデジタル信号化
される．
あらかじめプログラムされた横転判定アルゴリズムに
よってこれらの信号を処理し横転判定をおこなう．
ロールレートセンサの故障に対するシステム信頼性
を高めるため，ロールレートセンサからの出力を主
に用いる主判定部と加速度センサからの出力を用い
るセーフィング判定部という独立した二つの横転判
定部を設け，それぞれが点火制御回路に横転判定信
号を送信する．

（４）点火制御回路
マイクロプロセッサ内の主判定部とセーフィング判定
部のそれぞれから同時に横転判定信号が点火制御回路
に送られると，サイドカーテンエアバッグのインフ
レータ（ガス発生器）のスクイブ（点火回路）に電流が流
され，エアバッグが展開する．

Fig. 7   System diagram of rollover sensor

Fig. 8   Schematic of mechanical structure of gyro
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2.2.2. 横転判定アルゴリズム

(1) 主判定部アルゴリズム　　横転とは車両が 90度以上
傾いた場合と第一義に定義されるが，車両の重心が回転中
心の鉛直線上，すなわち最大安定角度に達すると，重力の作
用により自ら横転する．

また，車両が最大安定角度まで達するのに充分な角速度
を持っていると外力がなくとも自ら横転する．この動的な
横転限界を車両横転判定の基本とする．

 車両を Fig. 10 のように剛体振り子と見なした場合の
動的横転判定式は式（１）のようになる．これは位置エネル
ギー E （θ）と回転運動エネルギー E （ω）の和からなる全
回転エネルギーが最大安定角度まで達するのに最低必要な
エネルギー （MgR ）を超えているかどうかで横転判定をお
こなう．

E (θ) + E (ω) ≧ MgR （１）
E (θ) = MgR sin (θ+θo )
E (ω) = 1/2・Iω2

θo ：Initial inclination of C.G.
θ ：Roll angle of vehicle
 g ：Gravity acceleration
 R ：Rotational radius
 I ：Inertia moment of O­axis

式（１）をω－θグラフで表現すると Fig. 11(a) のようにな
る．グラフ上で閾値を超えると横転に至る可能性が高いと
判定する．通常，車両が横転するのは外力が継続して発生し
回転エネルギーが増加していく場合である．そのため，将来

発生する外力による回転エネルギーの増加分を角速度変化
（Δω）や減速度などから予測することにより，より早期に
横転判定をおこなうことができる．これを式で表すと式

（２）のようになり，模式的に３次元空間で表現したのが
Fig. 11(b)である．実際の車両には剛体振り子とは異なりサ
スペンション機構があるので，それらを考慮して閾値を決
定した．

E (ω) + E (θ) ≧ Threshold － E (Δω , Gy , Gz )（２）

(2) セーフィング判定部アルゴリズム　　セーフィング判
定は Gy と Gz の値を用いる．

横転現象が生じる際には，回転運動以外にも横方向や垂
直方向に急激な運動を生じ，通常走行時と比較して大きな
加速度が検出されることを利用する．

３．まとめ

シートベルトの補助拘束装置として，横転時の乗員の安
全性を高めるロールオーバセンサ付きサイドカーテンエア
バッグシステムを開発した．

ロールオーバセンサが車両横転に至る可能性を検知する
とサイドカーテンエアバッグが展開し，側面の窓の大部分
を覆うことにより，側面の窓からの車外放出の可能性を低
減し，乗員の車室内保持性能を向上させる．

本システムは，2004年モデル Acura MDX に搭載され，
順次適用の予定である．

謝　　辞

本開発にあたり御協力を頂きました Autoliv Inc. 及び
TRW Automotive LLC 関係者の方々，またジャイロセンサ
の写真・イラストをご提供頂いた Analog Devices, Inc. に紙
面を借りて厚く御礼申し上げます．

参考文献

（１）National Center for Statistics and Analysis Traffic Safety
Facts 2002 : A Compilation of Motor Vehicle Crash Data
from the Fatality Analysis Reporting System and General
Estimates System DOT HS 809 620, p.80­81

（２）National Center for Statistics and Analysis : Motor Vehicle
Traffic Crash Fatality and Injury Estimates for 2002, 2002
Annual Assessment

（３）Deutermann, W.: Characteristics of Fatal Rollover
Crashes, Technical Report DOT HS 809 438

（４）Summers, S., Harper C.: Ejection Mitigation Using
Advanced Glazing, A Status Report, November 1995, Old
Docket Number 95­41­GR

Fig. 10   Vehicle rigid model

Fig. 11   Rollover main judgement threshold

H

o

O

R

T/2

I

(b) Prediction

E (   )

E (      , Gy , Gz)

(a) Normal

Rollover

No Roll

E (   )



－ 113－

ロールオーバセンサ付きサイドカーテンエアバッグの開発

（５）Willke,D., Summers, S., Wang,J.,Lee,J.,Partyka,S.,
Duffy,S.: Ejection Mitigation Using Advanced Glazing
Status Report II, Docket Number NHTSA­1996­1782­21

（６）Willke,D.,Summers,S.,Wang,J.,Lee,J.,Harper,C.,
Partyka,S. ,Duffy,S. :  Ejection Mitigation Using
Advanced Glazing Final Report, Docket Number
NHTSA­1996­1782­22

（７）Analog Devices,Inc.: http://www.analog.com/library/
analogDialogue/archives/37­03/gyro.html



Honda   R&D   Technical   Review Vol.16  No.2 (October 2004)

－ 114－

竹 村 直 敏 高 畠 　 理

江 口 能 正

■著　者■

桃 原 茂 郎



－ 115－

技術紹介
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Koichi KAMIJI Kenji KODAKA Hiroshi AKABA

ホンダプリクラッシュセーフティテクノロジーの開発
Development of Honda Precrash Safety Technology

ABSTRACT

In the field of collision safety, conspicuous progress
has been made in recent years in occupant restraint
devices. Collision avoidance and injury mitigation
technologies are also developing rapidly. Various
proposals have been made for next-generation systems
combining collision avoidance technologies with injury
mitigation and occupant restraint technologies. This
paper introduces a first step in this direction, the Honda
precrash safety technology employed in the Inspire.

＊栃木研究所

要　　旨

近年衝突安全における乗員拘束デバイスの進歩は著しい
が，また一方で事故回避，被害低減技術も急速な進化を遂げ
ている．それらの技術の中でそれぞれを融合させた次世代
事故回避及び被害低減技術，乗員拘束技術に関するいろい
ろな提案がなされている．この実用化の第一ステップとし
てインスパイアに搭載した，ホンダプリクラッシュセーフ
ティテクノロジーの技術について紹介する．

１．まえがき

近年衝突安全における乗員拘束デバイスの進歩は著しい
が，一方で事故回避，被害低減技術も急速な進化を遂げてい
る．また，それらの技術のそれぞれを融合させた次世代事故
回避及び被害軽減技術，乗員拘束技術に関するさまざまな
提案がなされている．

1991年から国土交通省により推進されている ASV（先進
安全自動車）計画においてはレーダ等の外界センシング技術
を用いて事故を未然に回避する，あるいは事故被害を軽減
するための様々なシステムが各社より提案された．レーダ
等の外界センシングにより前走車との衝突を予測し自動ブ
レーキを用いて衝突を回避しようとするシステムは，ASV
第一期より提案されているが，その商品化に対しては技術
や考え方において十分な熟成が必要であった．今回，インス
パイアに搭載した，ホンダプリクラッシュセーフティテク
ノロジーはその実用化の第一ステップとして位置付けられ
る．本システムは衝突軽減ブレーキシステム（CMS）と，E‐
プリテンショナーシステムを統合したものであり，これら
の技術について紹介する．

２．システム開発の背景

交通死傷事故においては追突事故が全事故の約30％と非
常に高い割合を占めている（１），（２）（Fig. 1）．追突事故は低中
速時で多く発生し，その要因としては前方不注意等の認知
ミスが多い．またその発生場所は直線路が約 90％を占めて

Fig. 1   Breakdown of accident type
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いる．事故形態は停車中の車への追突が 87％と大部分を占
めている（Fig. 2 - Fig. 5）．代表的な状況は中低速で直線路
を走行しているときに，脇見等で前方の車に気付くのが遅
れて追突するような場合である．

３．システムの考え方と効果予測

事故実態の検討から脇見による追突事故の軽減ををめざ
し，事故回避を支援するシステムとしてドライバの過信を
招かないようなシステム構築をおこなうことにした．これ
には警報の占める役割が重要である，そこで脇見時間と事
故発生の関係からみたシステムの効果，警報とドライバの
反応時間について検討した．

3.1. 不注視時間からみた効果の検討

どのような脇見（不注視）のときに事故が発生するかをシ
ミュレーションよって検討した．シミュレーションは，追
従走行中にドライバが瞬間的な不注視をしたときに前走車
が減速した場合を想定した．追従走行時の車頭時間を 1.5
秒とし，不注視をした瞬間に前走車が減速（減速度 0.3G）
する設定とした．ドライバは不注視後に前方を注視し，認
知・判断・減速操作をおこなうものとした．ドライバの反
応時間（注視開始 ­ 減速度発生）を 1.3 秒，発生減速度は
0.8G とした．このときドライバの不注視時間を変化させ
て比較した．

結果を Fig. 6 に示す．横軸は追従走行中の速度を示し縦
軸は衝突時の相対速度を示している．これからわかるよう
に，低中速時においては追突するが高速域においてはドラ
イバが減速操作をすることで追突していない．これは必ず
しも長い時間の脇見だけが追突する要因ではなく，低中速
走行時においては瞬間的な不注視によっても追突事故は発
生し得ることを示している．

日常的な運転の中でどの程度の前方不注視をするか，ア
イカメラを用いて計測をおこなった．Fig. 7 に結果を示す．
この結果からステレオ操作や，メータを確認するという日
常的な動作でも 1 ­ 2秒程度の瞬間的な不注視が生じること
がわかった．

衝突軽減ブレーキシステムの効果を予測するために，追
突時の相対速度のシミュレーションをおこない，警報音だ
けの場合と比較した．警報からドライバのブレーキ操作ま
での反応時間は，ドライビングシミュレータによる結果の

Fig. 2   Frequency of rear-end collisions and
accumulated rate in relation to speed at
which danger was recognized
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平均値として１秒を用いた．また緊急ブレーキによる発生
減速度は0.6Gとした．シミュレーションは追従走行から先
行車が減速する場合を想定し，追従時の車頭時間を 1.5秒，
先行車の減速度を0.3Gに設定した．このときシステムが作
動し，警報１秒後にドライバがブレーキ操作をおこなうも
のとした．ドライバ操作時の減速度は0.8Gとした．結果を
Fig. 8に示す．横軸が追従中の速度，縦軸が追突時の相対速
度である．低中速走行時では追突が回避されており，高速側
では衝突速度が低減することがわかる．この結果から，車頭
時間や先行車の減速度等の条件にもよるが，低中速時に瞬
間的な不注視により生じる追突事故であれば回避すること
が可能であると予想される．

程度時間を要していることがわかった．従って警報はこの
反応時間を見込んで発生させる必要がある．

しかしながら，警報発生のタイミングを早くした場合，正
常時に頻繁に警報が発生する可能性があり，遅くした場合，
判断・操作をおこなう余裕時間が少なくなるので，いずれも
警報の効果が十分得られない可能性がある．

3.3. 事故回避支援システム

これまでの検討をもとに，通常走行時にはドライバに干
渉せず，リスクが大きいときには効果的な事故回避支援シ
ステムの実現をねらいとすることにした．そこで，衝突が
迫った状況ではブザーによる警報に加え，自動的にブレー
キを作動させ，併せてシートベルトを引くことで体感的に
警報を与えるシステムを考案した．さらに警報発生のタイ
ミングを極力ドライバと干渉しないような設定とすること
で，判断・操作の遅れを自動ブレーキで補償するという考え
方をとることにした．また衝突が避けられない状況の場合，
衝突前に自動的にシートベルトを引き込むことでシートベ
ルトの効果を高める機能を付加した．

これらの複合した機能を有するブレーキ装置を衝突軽減
ブレーキシステム（CMS ），シートベルト装置をE­プリテン
ショナーシステムと称している．

４．システム構成

4.1. システムの概要

開発したシステムは衝突軽減ブレーキシステム（CMS），
とE‐プリテンショナーシステムを統合したものである．シ
ステム構成を Fig. 9 に示す．

本システムは先行車両を認識するためのレーダ装置と，
自車の状態量を検出するためのヨーレートセンサ，ホイー
ルセンサ，自動ブレーキのための油圧アクチュエータ，シー
トベルトを引き込むための電動シートベルトリトラクタ，
警報表示装置および制御用 ECU で構成されている．

レーダの方式は対環境性に優れるミリ波レーダを採用し
た（３）．約 100m の測距離が可能であり，これは相対速度
100km/h にて３秒先の先行車を検知する能力に相当する．
また検知角は左右 16°の範囲を持ち直線および緩やかな
カーブでの先行車の検知をおこなう．

Fig. 10に電動シートベルトリトラクタの構成を示す．こ
のリトラクタは通常のELR 機構に加え，火薬式のプリテン
ショナー，ロードリミッタを装備し，これらに並列に DC
モータとモータの駆動力をELR のシャフトに伝える伝達機
構を備える．通常使用時のシートベルトの引出し，巻取り時
においてELR 機構とモータ駆動機構と切離すためのクラッ
チ機構を備えている．電動シートベルトリトラクタの作動
パターンは接近警報，引込制御，ロック解除制御の３種類で
ある．
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Fig. 8.   Effect of CMS system (by simulation)
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3.2. 警報発生タイミングの検討

警報システムを導入した事故回避支援システムにおいて
はドライバが警報を聞いて判断・操作をおこなう余裕を見
込んだタイミングで警報を作動させることが必要である．
そこでドライビングシミュレータを用いて警報に対する反
応時間を検証した．テストは追従走行中にドライバに脇見
をさせ，その間に先行車が減速をおこない警報音を発生さ
せ，反応時間を計測した．この結果から反応に 0.6 ­ 1.4秒
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Fig. 11に基本的な制御フローを示す．レーダにより先行
車を認識し，自車の状態量から自車軌跡を推定する．そして
追突に至るかの危険性判断をおこないステアリング操作に
よる回避が可能かどうかを判断する．そしてステアリング
操作による回避が困難な場合に自動ブレーキと電動シート
ベルトリトラクタを作動させる．

4.2. 作動モード
警報は，ドライバが確実に認知できるものとするため，音

による警報に加え体感的に伝えられる手法として，弱いブ
レーキと軽いシートベルトの振動を用いた警報を併用した．
このブレーキを警報ブレーキ，シートベルトの振動をシー
トベルト警報と呼ぶこととする．警報ブレーキの強さは実
験から 0.1 - 0.2G 程度が妥当であることがわかった．シー
トベルト警報についても，確実に乗員に警報を与え，かつ運
転操作に支障を及ぼさない適切な引き込み力と作動パター
ンを実験により設定した．これらは警報効果を高めるとと

Steering angle sensor

Warning display

CMS Switch

Active wheel sensor

CMS ECU

E-Pretensioner

E-Pretensioner ECU

Yaw rate sensor

Millimeter-wave radar

VSA-ECU integrated 
hydraulic unit
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Fig. 10   Retractor with electric pretensioner
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もに，ドライバの操作遅れを補う効果も有する．
緊急ブレーキの強さについては減速とステアリング回避

操作の併用により追突を回避する場合を想定し，操作性お
よび自動ブレーキ時のドライバの姿勢変化を考慮して設定
した．またドライバがブレーキ操作をおこなった場合，その
制動力は緊急ブレーキの制動力に上乗せとなるようにした．
従ってドライバーの操作との併用で最大減速度を発生させ
ることが可能である．

電動シートベルトリトラクタの作動パターンは，緊急ブ
レーキ作動時に接近警報引込制御に切り替わる．この場合
もドライバの回避操作に支障を及ぼさないように引き込み
力を設定した．また一連の引込が終了した時点から一定時
間が経過した後，ブレーキ信号および車速情報からリトラ
クタを解除できる条件にあることを判断した場合にロック
解除制御をおこなう．なお電動シートベルトリトラクタは
レーダによる作動のほかに事故直前の急ブレーキによって
も作動する．一連の作動を Fig. 12 に示す．

５．実機によるシステム機能確認

衝突軽減ブレーキシステム（CMS），とE­プリテンショナー
システムの機能および効果を実機テストにより確認した．

5.1. 衝突軽減ブレーキシステム

実車テストによって，対停止物に対する衝突速度低減効
果を計測した．テストは自車正面に車にみたてた障害物を
設置し，それに向かって走行し，障害物に対しての衝突時の
速度を計測した．実車テストにおいても衝突軽減ブレーキ
システムが作動した場合と警報システムのみの場合とを比
較した．いずれの場合も警報の１秒後にドライバがブレー
キ操作をおこなっている．実験結果を Fig. 13 に示す．横
軸が相対速度（自車速度），縦軸が衝突時の速度である．Fig.

13からもわかるように，低中速時においては衝突を回避し
ており，高速では衝突速度低減となっている．Fig. 2に示し
たように事故の起きている速度域は低中速域が大半である

ことから本システムは被害軽減に効果的であると考えられ
る．これに対し，警報システムのみの場合には，同じ反応時
間でドライバがブレーキ操作をしても，自動ブレーキ付の
システムと比較して，衝突速度低減量は小さくなっている．

5.2. E-プリテンショナーシステム

E­プリテンショナーシステムによる乗員拘束向上の効果
を実機テストにより検証した．ここでは衝突前の急ブレー
キ時の乗員の前方移動量，正面バリア衝突性能，オフセット
バリア衝突性能に着目した．
5.2.1. 衝突前ブレーキ時の前方移動量

E­プリテンショナーシステムの急ブレーキによる乗員の
前方移動量低減効果を実車テストによって検証した．

テストは衝突前に急ブレーキを作動させ，車体減速度に
よる乗員の前方移動量を E­プリテンショナーの作動の有無
で比較した．本テストは同一条件で３種類の乗員サイズで
比較をおこなった．Fig. 14 に結果を示す．AM95パーセン
タイル，AM50 パーセンタイル，AF5 パーセンタイルの乗
員サイズにおいて，それぞれ E­プリテンショナーの作動に
より前方移動量は低減した．これは標準的なシートベルト
リトラクタでは急ブレーキによる車体減速度よりも大きな
設定減速度で ELR のロック機構が作動するのに対し，E­プ
リテンショナーではブレーキ作動時点からシートベルトを
引き込み，さらにシートベルトの巻き締まりを減少させて
いることによる．

0

20

40

60

80

100

0 20 40 60 80 100

R
el

at
iv

e 
co

lli
si

on
 v

el
oc

ity
 (

km
/h

)

Relative velocity (km/h)

No brake

Actual test
Warning only

Fig. 13   Effect of CMS system (by actual test)
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braking

5.2.2. 正面衝突における初期拘束性能

Fig. 15 に E­プリテンショナーの有無による乗員拘束性
能の比較結果を示す．乗員拘束性能は正面衝突 55km/h で
の衝突テストにおいて AM50パーセンタイル，AM95 パー
センタイル，AF5 パーセンタイルについて衝突初期のエネ
ルギー吸収量によって比較した．テストの結果から AM50
パーセンタイル，AF5 パーセンタイルにおいて初期拘束性
能の向上が確認された．
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5.2.4. オフセットバリアにおける初期拘束性能

オフセットバリア衝突相当の車体減速度でのE­プリテン
ショナーの有無による乗員拘束性能を比較した．テストは
オフセットバリア衝突相当の車体減速度でおこない，乗員
拘束性能は正面衝突テスト同様 AM50パーセンタイルにお
ける衝突初期のエネルギー吸収量によって比較した．Fig.

16 に結果を示す．オフセットバリアにおいても E­プリテ
ンショナーの作動による初期拘束性能の向上が確認された．
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６．まとめ

追突事故における被害軽減に効果的なシステムとしてミ
リ波レーダを用いた外界センシング技術と自動ブレーキを
用いた衝突軽減ブレーキシステム（CMS ）の開発をおこなっ
た．本システムはドライバ操作への干渉を防ぎ，回避操作を
支援するシステムとして構築した．

衝突軽減ブレーキシステム（CMS）は追突事故の大部分を
占める低中速時の事故低減に効果が期待できることがわ
かった．さらに E­プリテンショナーシステムを組み合わせ
ることにより，乗員拘束性能の向上とシートベルトによる
効果的な体感警報を実現し，追突事故の軽減効果を高めた．

これらの衝突軽減ブレーキシステム（CMS ），とE­プリテ
ンショナーシステムを統合したシステムを，ホンダプリク
ラッシュセーフティシステムとして実用化した．
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直噴ディーゼルエンジン搭載車の振動騒音低減技術
Countermeasures against Noise and Vibration in Direct Injection Diesel Engine

ABSTRACT

The newly developed 2.2L 4-cylinder diesel engine
for the new ACCORD marketed in Europe employs
numerous noise and vibration reduction technologies.
2nd-order vibration balancers and other technologies
have been used to reduce engine noise and vibration, and
optimization of pilot injection has reduced combustion
noise. In addition, a principal axis of inertia type engine
mounting system with torque rods has been employed,
and soundproof performance of complete vehicle has
been improved.

The new ACCORD using this new engine is powerful
yet achieves the high quality cabin sound and low
vibration levels, and has been extremely well received
in the European market.

＊　栃木研究所
＊＊Honda R&D Americas, Inc.

要　　旨

欧州向け新型 ACCORD に搭載した新開発 2.2L ４気筒
ディーゼルエンジンに，２次バランサなどによるエンジン
振動騒音の低減，パイロットインジェクションの最適化に
よる燃焼騒音の低減，慣性主軸トルクロッドエンジンマウ
ントシステムの採用，車両防音性能向上などの振動騒音低
減技術を適用した．

これらの技術により，この新エンジンを搭載した欧州向
け新型 ACCORD は，パワフルで静粛性が高く振動も少な
い高品位な完成車性能を実現することができ，欧州で高い
評価を得ている．

１．まえがき

世界的規模の環境問題への関心の高まりの中で，特に欧
州においては地球温暖化への危機感が強く，CO 2 を削減し
つつ高いパフォーマンスが得られるディーゼルエンジンが
注目され一大市場を築いている．

Honda としては初の自社設計となるターボチャージド
ディーゼルエンジン（intelligent ­ Common Rail Turbocharged
Direct injection：以下 i­CTDi）を新開発した．Fig. 1 にその
外観図を示す．

この i­CTDi エンジンは，DOHC ４バルブ直噴システ
ムや可変ジオメトリ式ターボチャージャに加えて，燃料噴
射の高圧化をおこなう手段として最新の 1600 barコモン
レール制御システム等を採用した．これらにより高出力と
低燃費を実現し，また EURO­IV規制に適合することもで
きた（１）．

しかし，高出力化や燃料噴射の高圧化はエンジン振動の

増加や燃焼騒音の増加を招き車両の静粛性に大きな影響を
及ぼす（２） ­ （４）．この課題を克服するために以下の項目に重点
を置き振動騒音対策をおこなった．

（１）エンジン振動騒音の低減
（２）燃焼騒音の低減
（３）エンジンマウントシステムの改良
（４）車両防音性能の改良

Fig. 1   External view of i-CTDi engine

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_17
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本稿では，２次バランサなどによるエンジン振動騒音の
低減，パイロットインジェクションの最適化による燃焼騒
音の低減，慣性主軸トルクロッドエンジンマウントシステ
ムの採用や車両防音性能の改良などについて紹介する．

２．エンジン振動騒音の低減

ディーゼルエンジンでは，ガソリンエンジンと比較して
慣性力や燃焼加振力の増加は避けられず振動や騒音が増加
する．この課題に対し i­CTDi は以下の対応をおこなった．

2.1. ２次振動バランサ

慣性力増加により２次振動が増加するが，これを低減す
るために２次バランサシステムを採用した．クランクシャ
フトよりシングルローラチェーンで駆動し，Fig. 2に示すよ
うにオイルパン内に収納した．その結果パワープラント振
動が低減し車室内のこもり音を Fig. 3 に示すように大幅に
低減することができた．

2.3. シリンダブロック

シリンダブロックは，高燃焼圧に対応でき軽量でコンパ
クトな構造を成立させるために，鋳鉄製スリーブを鋳込ん
だクローズドデッキ方式のアルミニウムブロックを採用し
ている（５）．その上で Fig. 6 に示すようにガソリンエンジン
でも採用しているロアブロック構造をベースに，CAE を用
いた検討により各部寸法（シリンダブロック壁面形状や
ジャーナル部肉厚等）の最適化をおこなった．

また２次バランサシステムのアルミ製ホルダーをメイン
ベアリング支持部に取りつけ，剛性部材としても活用する
ことで Fig. 7 に示すように高い剛性を確保することがで
きた．
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Fig. 2   Cross-section of engine

Fig. 3   Cabin booming noise

Fig. 4   Engine top acoustic cover

Fig. 5   Engine noise

Fig. 6   Cylinder block and balancer holder

2.2. エンジン防音カバー

コモンレールシステムの高圧インジェクタ作動音や燃焼
騒音などの高周波音は，特に商品性を悪化させることから
エンジン防音カバーを採用している．Fig. 4に示すようにカ
バーのリブ形状や吸音材配置，フローティングラバー特性
を含む支持点の最適化等をおこなった結果，Fig. 5に示すよ
うにエンジン上方の騒音を５dB 低減することができた．
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シリンダブロック表面のリブについても，CAE を用いた
検討をおこない放射音低減に効果を得ている，Fig. 8に構造
検討用の FEM モデルと採用したリブの配置を示す．シリ
ンダブロックの構造減衰を Fig. 9 に示す．他社の同排気量
クラスの鋳鉄製を含むシリンダブロックと比較しても良好
な減衰特性を得ることができた．

シリンダブロックのもう一つの特徴は，オフセットシリ
ンダ配置である．Fig. 10に示すようにボアセンタに対しク
ランクセンタをスラスト側にオフセットさせた．ピストン
衝撃エネルギーに関する CAE 検討結果を Fig. 11 に示す
が，スラスト方向の衝撃力を緩和することができた． ３．燃焼騒音の低減

コモンレールシステムの燃料噴射制御性の良さ（２） ­ （４）をい
かし，広範囲な領域でパイロット噴射を積極的に活用した．
Fig. 12 にパイロット噴射の概念図を示す．

パイロット噴射とメイン噴射の行程を調整することによっ
てメイン噴射の着火をスムーズにし，急速燃焼を防止するこ
とでディーゼル特有の燃焼音の低減を図った．Fig. 13 にパ
イロット噴射による燃焼圧力と燃焼速度の効果例を示す．

また，あらゆる環境条件においてもパイロットの噴射量
や噴射時期についてセッティングをおこなった．その結果
Fig. 14に示すように，一般的なディーゼルエンジンと比較
し低い燃焼騒音を実現することができた．
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４．エンジンマウントシステムの改良

ディーゼルエンジンは，特に燃焼の影響が大きいアイド
リング時や加速時での3000rpm以下の領域で，ガソリンエ
ンジンに対し大幅に２次振動が増加し，こもり音やステア
リング振動などに影響を及ぼす（４）．

今回開発したi­CTDiは，この２次振動の増加に対応する
ために，Fig. 15に示すように慣性主軸上にメインマウント
を配し，エンジンの上下部に駆動トルクを受けるトルク
ロッドを配したマウントシステムを採用した．

既存のHondaガソリン車のエンジンマウントは，エンジ
ンの前後２点でトルク変動入力を上下方向に受けるストッ
パーマウント形式である（以降従来タイプと記す）が，上下
部に配したトルクロッドによって，入力方向を上下方向か
ら前後方向に Fig. 16 に示すように変更させた．これはFig.

17 に示すようにボデー音響感度が約３‐５ dB 低い方向に
入力させることを狙いとしている．

本システムを従来タイプと比較した場合の車室内こもり
音に対する優位性を Fig. 18 に示す，3000rpm以下の領域
でこもり音が約３‐５ dB 以上低減できた．

一般的にトルクロッドマウントシステムで重要なことは，
（１）駆動トルクが作用する際のトルクロッド取り付けの角
度，（２）乗り心地性能を左右するエンジンマウント上下方
向の剛性確保，の二点が考えられる．

そこで本システムではトルクロッドの取付角度をFig. 16

に示すように駆動トルクが作用した際の法線方向に設定し，
同時にトランスミッション先端下方に Fig. 19 に示すトラ
ンスミッションロアマウントを新設した．

これらのトルクロッドの取付角度適正化とトランスミッ
ションロアマウントの追加により，Fig. 20に示すように駆
動トルクが作用する方向の回転剛性を確保した．またトラ
ンスミッションロアマウントを設けることにより上下剛性
が確保された．これにより欧州競合車に匹敵する乗り心地
レベルを実現した．Fig. 21に乗り心地性能を評価した台上
加振結果を示す．
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直噴ディーゼルエンジン搭載車の振動騒音低減技術

なおトランスミッションロアマウントは二重防振された
サブフレーム上に設置されていることで，振動騒音の悪化
を最小限に抑えることができている．

５．車両防音性能の改良

前述したパワープラント騒音対策に加え，車両の防音性
能向上についても検討をおこなった．

防音材仕様の最適化をおこなうにあたり，パネル寄与解
析手法を活用し検討をおこなった．その結果 Fig. 22 に示
すようにダッシュボード部とフロア部が効果的な適用箇所
であることが明確になった．

ダッシュボード廽りの主な対策内容としては，
（１）エンジンルームから車室内に通線されているハーネス

グロメットの構造を，従来の一重構造から中空二重構
造へ変更することにより遮音性能の向上を図った．Fig.

23 にその構造図を示す．
（２）インストルメンタルパネル下面にカバーを追加しイン

ストルメンタルパネル全体をボックス構造とした．そ
して空間内に，吸音性能が高く（従来材比較：＋ 25％）
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軽量（従来材比較：－ 60％）な吸音材料を，採用するこ
とにより性能向上を図った．
フロア部についても，ダッシュボード同様に高性能な吸
音材料を採用した．

以上述べてきた対策内容を適用した結果，Fig. 24に示す
ように，車両トータルの防音性能を大幅に向上させること
ができた．
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６．完成車の車室内騒音

以上述べてきた振動騒音低減技術を適用した結果，i­CTDi
エンジンを搭載した欧州向け新型 ACCORD は，Fig. 25 に
示すように静かな室内騒音レベルを達成できている．
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７．まとめ

欧州向け新型 ACCORD に搭載した新開発 2.2L ４気筒
ディーゼルエンジンに，以下の振動騒音低減技術を適用す
ることによって，振動騒音に優れたパワフルで高品位な完
成車性能を実現することができた．

（１）エンジン振動騒音の低減
２次バランサ，エンジン防音カバー，オフセットシリ
ンダ配置，ロアブロック構造等の採用とシリンダブ
ロックの高剛性化によりエンジン振動騒音を低減した．

（２）燃焼騒音の低減
パイロット噴射によってメイン噴射への着火をスムー
ズにし急速燃焼を防止することで燃焼騒音を低減した．

（３）エンジンマウントシステムの改良
２次振動の増加に対応するために慣性主軸トルクロッ
ドマウントシステムを採用，トルクロッドの取付角度
や各マウント特性の適正化をおこない振動騒音の改良
と欧州競合車に匹敵する乗り心地性能を実現した．

（４）車両防音性能の改良
ハーネスグロメットの構造変更や吸音特性の優れた吸
音材料の採用などにより，大幅に防音性能を向上させ
ることができた．
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二輪車の EURO-3 エミッション規制対応技術の研究
Research into New Emission Control Techniques for Motorcycles

to Achieve EURO-3 Emission Regulation

ABSTRACT

The EURO-3 emission regulation will be enforced in
the EU in 2006. To meet the regulation, emission
reduction technologies were developed by using a test
motorcycle with a water-cooled, four-cylinder, 1 100cm3

engine. In order to reduce HC during cold-start cycle,
catalyst was activated early and the fuel spray was
atomized by means of combining Idle Air Control Valve
System (IACV) with ignition retard. In order to reduce
NOx during extra-urban driving cycle, number of cells
and capacity of three-way catalyst were optimized, and
air-fuel ratio was also optimized. However, the increase
of catalyst capacity caused increase of exhaust resistance,
and reduced engine power. In order to solve this
problem, location of the catalyst was optimized. By these
measures, the EURO-3 regulation value was sufficiently
attained without detriment to the engine power and
drivability.

＊朝霞研究所

要　　旨

2006年に欧州域で施行される EURO­3 エミッション規
制に対応するため，水冷４気筒，排気量 1100cm3 のエンジ
ンを搭載した二輪車を用いて，エミッション低減技術を研
究した．

コールドスタート時の HC は，Idle Air Control Valve
System（IACV）と点火リタードを組み合わせた触媒の早期活
性技術とインジェクタ噴霧の微粒化により低減された．高
速走行モード時の NOx は，空燃比の最適化と３元触媒の
セル数・容量の適正化により低減された．また，触媒の容量
増に伴って増加する排気抵抗の増加に起因する出力低下は，
触媒の設置位置の最適化により抑制することができた．

これらの技術により，出力ドライバビリティを損なうこ
となく EURO­3 規制を余裕をもって達成できた．

１．まえがき

近年，地球環境問題の関心が高まる中で，二輪車の排出
ガスエミッション低減への要求が高まってきており世界各
国で新しい排出ガスエミッション規制値が導入されてきて
いる．例えば，大型二輪車の主な市場である欧州において
は，2006年から EURO­3 エミッション規制が予定されて
いる．さらに測定モードについてはコールドモード及び高
速モードが追加され二輪車にとっては非常に厳しい規制と
なっている．

大型二輪車においては排出ガスエミッション低減に３元
触媒とO2フィードバック，２次エアー導入装置を組み合わ
せたものが一般的に用いられているが，高回転高出力の二
輪車用エンジンでは良好なドライバビリティへの要求が高

く，排出ガスエミッションとの両立が高く要求されている．
今回，CBR1100XXをベースに，EURO­3規制を満足するエ
ミッション低減システムを研究したので紹介する．

２．EURO-3 規制と課題

二輪車の排出ガスエミッション規制については，大気汚
染に対する寄与率が無視できないとされているヨーロッパ
やアジアが中心となって強化が進められている．中でも
2006年初頭からヨーロッパで施行される EURO­3 規制は，
いくつかの点で，二輪車の排出ガスエミッション低減シス
テムに対して新しい施策を求める規制強化となっている．
Fig. 1 に EURO­3 規制の測定モードを，Table 1 に規制値
を EURO­2 規制と比較して示す．EURO­2 規制と比べて

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_18
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EURO­3 規制の変更点と要求される性能は下記である
（１）コールドスタート及びサンプリングになったことによ

り，触媒の浄化率向上に加えてCO，HC に対して早期
浄化開始が求められる．

（２）高速モード（EUDC ）の追加により，NOx 排出量が増加
するため，触媒の NOx 浄化率の向上が求められる．

（３）耐久保証の追加（トータル３万 km）により，排出ガスエ
ミッション低減システム全体の長期安定化が求められる．

３．排出ガス低減の技術手段

EURO­3 対応技術の研究に当たり，現在，市販している
EURO­2 適合車を用いて排出ガスエミッション性能の再検
証をおこなった．Fig. 2 に EURO­3モードを三つに区分（１）

したときの各区間排出ガスエミッションの測定結果を示す．
区間１はエンジン始動から最初の２サイクルで CUDC と呼
ぶ，区間２は４サイクルで従来のECE40­01と同じでHUDC

と呼ぶ，区間３は新たに追加された高速モードで EUDC と
呼ぶ．最初の区間１（CUDC ）での排出量は，触媒が十分に活
性していないため十分な浄化率が得られないので，エンジ
ン自体の排出ガスエミッション量を削減することと触媒を
早期活性させる技術が必要となる．次の区間２（HUDC）で
は，触媒は十分に活性化しているが規制値が厳しくなった
ので，更なる排出ガスエミッションの低減が求められる．区
間３（EUDC）は今回追加された高速モードで 120km/hまで
の加速時に NOx が急激に増加している．

この結果から EURO­3 規制に対応するためコールドス
タート時の HC 低減と高速モード時の NOx 低減の二つの
大きな課題に着目し，開発をおこなった．

４．テスト車両

テストには市販されている排気量 1100cm3 の水冷直列
４気筒エンジンを搭載した二輪車を用いた．その諸元を
Table 2に示す．燃料供給には電子制御のフューエルイン
ジェクションシステムを用い，O2 センサを用いたフィー
ドバック制御をおこなっている．そのシステムをFig. 3に
示す．燃料噴射のインジェクタはピントルタイプを使用し
ている．

排出ガスエミッション浄化システムにはメタル担体の３
元触媒と２次エアー導入装置を用いている．触媒は，スペー
スが少ないため，エキゾーストマニフォールド直下には配
置できないのでFig. 4に示すように後方に配置されている．
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二輪車の EURO-3 エミッション規制対応技術の研究

５．エミッション低減技術

排出ガスエミッション低減については，四輪車でさまざ
まな技術が構築されてきたが高回転高出力の大型二輪車に
適用できる技術は非常に限られている．例えば，触媒の早期
活性のために，エキゾーストマニフォールド直下に触媒を
設置するレイアウト（２）が四輪車では広く用いられているが，
二輪車では出力特性への影響や配置レイアウトの難しさか
ら適用は困難である．したがって，本研究では二輪車に適用
できる技術に焦点を絞り研究をおこなった．

5.1. コールドスタート時の HC 低減

コールドスタート時の HC 低減の手法には，従来からさ
まざまなアプローチがされてきたが，今回は，インジェクタ
噴霧の微粒化による HC 低減手法と Idle Air Control Valve

（IACV）を用いた吸入空気量増と点火リタードによる排出ガ
ス温度上昇による触媒の早期活性手法について述べる．
5.1.1. 微粒化インジェクタ

エンジン自体からの HC を低減させるためにインジェク

タの噴霧粒径の微粒化と効果について検討した．テストに
用いたインジェクタの仕様を Table 3 に示す．

今回，使用した 12 孔テーパノズル仕様はピントルタイ
プに比べ大幅に微粒化されている．この微粒化インジェク
タを採用することにより触媒活性前の HC 排出量低減及び
減速時の HC 低減効果が見られ，排出量は従来仕様に対し
20％減少した．その結果を Fig. 5 に示す．
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Fig. 3   Diagram of PGM-FI system

Fig. 4   Catalyst location

Nozzle

Number of nozzle

Static injection
quanlity

SMD

Developed injector

Taper nozzle

12

252mm3/st

80   m

Base injector

Pintle nozzle

1

258mm3/st

120   m
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H
C

 (
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)

0.04

0.02

0
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20%

Atomization fuel injector

Conventional fuel injector

Table 3   Specifications of test injectors

Fig. 5   HC reduction by atomized injector
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5.1.2. 触媒の早期活性化

CUDC モードにおける HC を低減させるためには，触媒
の温度を早期に上昇させて早期に活性化させることが有効
である．しかし，単に触媒位置を排気バルブに近づけた場合
には出力の維持との両立が困難であり，今回は点火時期を
リタードさせることによる排出ガスの高温化でおこなった．
しかし，点火時期をリタードした場合には吸入空気量が不
足しアイドル回転数が下がる．今回は，ECU で最適空気量
に制御する IACV を用いて空気量の補正をおこなった．

今回のテスト結果の点火時期と触媒温度及び HC 低減量
を Fig. 6 に示す．点火時期をリタードすることで触媒が活
性化温度（300℃）に到達する時間を70sec短縮し，300sec経
過時の HC エミッション排出量を 30％低減させることがで
きた．

の３成分の排ガスエミッションの低減量をテストで確認し
て触媒仕様を決定した．触媒の容量を一定にしてセル数を
増加した場合のテスト結果を Fig. 7 に示す．ベース仕様
よりも多セル化すると３成分共に低下する傾向を示すが
600セル以上では反対に悪化した．この結果と，マフラ部
背圧を考慮して300cpsiを採用した．触媒容積を固定し担
持する量を増加させたときの排ガスエミッション量の測定
結果を Fig. 8 に示す．担持量を増加させると CO，HC は
低減されるが，NOx は反対に増加する．担持量の増加は
コストが高くなるが，要求される浄化率からベース仕様の
２倍に増量した．決定した触媒の仕様を Table 4 に示す．
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Fig. 8   Emission results from different amount of
precious metal

Items

Cell density

Catalyst layer thickness

Diameter of carrier

Length of carrier

Precious metal

Specifications

300 cpsi

50   m

80 mm

90 mm

Platinum, Rhodium

Table 4   Specifications of test catalyst

5.2. 高速モードの NOx 低減

本テスト車の場合EUDC モード走行時はO2フィードバッ
ク領域であり　空燃比は３元触媒の浄化性能を効率よく使
える理論空燃比に設定している．今回，EUDC モードでの
NOx 低減に対しては触媒のセル数と容量の最適化及び空燃
比制御の最適チューニングをおこなった．
5.2.1. 触媒の選定

一般的に大容量の触媒が排ガスエミッション量を低減で
きるが，二輪車では，少ないスペースのために触媒をつけ
る場所と触媒のサイズが限定されている．今回は，セル数
及び担持する貴金属量をパラメータとして CO, HC, NOx
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5.2.2. 空燃比のファイン制御

３元触媒は空燃比を理論空燃比とした場合に，３成分の
浄化率が一番高いと言われている．今回，O2センサの代わ
りにUEGO センサを取り付けエミッション走行モード中の
各負荷別に排出濃度が最小になる空燃比を求めた．空燃比
に対するエミッション浄化率を従来のエミッションモード
の最高車速である 50km/h と EUDC モードでの最高車速
120km/hで比較した．その結果を Fig. 9 に示す．走行モー
ドが高負荷になると排出濃度が最小になる空燃比はリッチ
側に移動している．したがって，空燃比を任意に制御するこ
とで排出量の低減が図られた．
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６．テスト結果

6.1. エミッション排出量

テスト車による EURO­3排出ガスエミッション測定結果
を CUDC，HUDC，EUDC の三つに分けて Fig. 11 に示す．

（１）CUDC モードでは，課題であった HC をベースに対し
73％低減した．

（２）EUDC モードでは，高速走行時の NOx をベースに対
し 97％低減した．

上記により EURO­3排出ガスエミッション規制をクリア
した．

5.3. 出力への影響

触媒の容量増に伴う出力低下については，触媒セル数と
マフラ前背圧とピーク出力を確認した結果を Fig. 10 に示
す．触媒セル数を増加させるとマフラ背圧が上昇し，出力が
低下する．高出力が求められるスーパスポーツタイプの二
輪車では出力の維持を勘案の上，Table 4に示す仕様に決定
した．
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Fig. 11   Exhaust mass emission
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6.2. 出力

触媒の多セル化をおこなったが出力はベース機種と同等
性能を確保した．Fig. 12 に出力特性カーブを示す．

6.3. 耐久性

法規に定められた 30000kmの耐久テストをおこなった．
排出ガスエミッション値の推移は，Fig. 13に示すように耐
久後でも規制値を十分に満足している．

７．まとめ

排出ガスの後処理能力の向上を図ることで既存のエンジ
ン仕様にて，出力及びドライバビィリティを損なうことな
く EURO­3 規制に適合させることができた．

（１）コールドスタート時の HC 低減には，点火リタードに
よる排気温度上昇手法が有効であった．

（２）高速モードの NOx 低減には，フィードバック時の目
標空燃比を走行条件に合わせて制御することで触媒の
浄化率を最大限に利用することができた

（３）触媒の浄化率の向上要求については，触媒セルの多セ
ル化で出力維持との両立を達成した．
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直噴ガソリンエンジンの燃焼切り換え制御に関する研究
Research on Combustion Switching Control for Direct Injection Gasoline Engine

ABSTRACT

Honda has developed its first-ever i-VTEC I direct
injection gasoline engine employing a center injection
system in which a high-pressure fuel injector is located
at the center of the combustion chamber. Direct injection
enables stratified charge combustion to be employed, and
the new center  inject ion engine demonstrates
significantly improved fuel economy and emissions
performance in the range of vehicle operation in which
this type of combustion is used. The authors studied
methods of switching between direct-injection stratified
charge (DISC) and pre-mixed combustion in order to
utilize DISC. The two forms of combustion employed
in the new direct-injection engine differ in terms of
combustion limits in relation to recirculated exhaust gas
and air-fuel ratio. This causes the torque difference
which is a specific issue in direct injection gasoline
engines. The authors resolved this issue through the
application of two technologies. Fuel injection during the
intake stroke and the compression stroke has improved
the combustion limit. When combustion is stable, the
appropriate quantity of fuel to be supplied is determined
from the required torque.

＊栃木研究所

要　　旨

Hondaは燃焼室の中心に高圧インジェクターを配置した
センターインジェクション方式を特徴とする直噴ガソリン
エンジンを開発し，直噴エンジンの特徴である直噴層状吸
気（以下 DISC：Direct Injection Stratified Charge）領域での
燃費，エミッション性能を大幅に向上させた．直噴ガソリン
エンジンは，EGR に対する燃焼限界と空燃比に対する燃焼
限界が異なる DISC と均質燃焼で運転される．従って，二
つの燃焼では，同一出力で空気量と EGR 還流率が異なり，
燃焼切り換え時，直噴ガソリンエンジンの課題であるトル
ク段差を引き起こす．このトルク段差防止のため，燃焼切り
換え時の失火防止と要求トルクに応じた燃料量制限の二つ
の観点で研究を進め，吸入行程と圧縮行程に燃料を噴射し，
燃焼限界を向上させることで失火防止を実現し，要求トル
クに応じた燃料量制限は，燃焼切り換え直前の要求トルク
と燃料量および現在の要求トルクより，現在の燃料量制限
値を算出することで実現した．この二つの制御を導入し，ト
ルク段差がなく排気ガスエミッションに優れた直噴ガソリ
ンエンジンの燃焼切り換えを達成した．

１．まえがき

近年，地球温暖化問題への関心が高まり，自動車業界で
は，低燃費・低排気エミッション化を主眼としたパワープラ
ントの開発を進めている．特に直噴ガソリンエンジンは火
花点火内燃機関の燃費改善技術としてさまざまな形式の直
噴エンジンが研究，開発されてきている（１） ­ （３）．直噴ガソリ
ンエンジンは，

（１）DISC 燃焼でポンピングロス，熱損失が少なく熱効率が
高い．

（２）均質燃焼では吸気温度が下がり，耐ノック性が優れ，充

填効率が高い．
等の利点がある反面， 混合気制御が難しく全運転領域での成
層燃焼は困難である課題も挙げられる．

このため，直噴ガソリンエンジンでは，運転領域に応じ
て成層燃焼と均質燃焼を使い分けている（４）．成層燃焼と均
質燃焼では，同一トルクで燃費が最良となる点火時期等の
エンジン制御パラメータが異なる．そのため燃焼状態を切
り換える際，トルク変動を防止する手法が必要である．

本研究では，直噴ガソリンエンジンの燃焼状態切り換え
時，運転者がトルク変動を感じないことを目標にし，失火抑
制手法と燃料量算出方法の検討をおこなった．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_19
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２．主要諸元とシステム構成

2.1. エンジンの概要と主要諸元

Table 1 に供試エンジンの主要諸元を示す．Fig. 1 は燃
焼室構成を示している．超希薄成層燃焼は，高ペネトレー
ションインジェクタのセンターレイアウトと深皿キャビ
ティピストンによる噴霧流動を利用した混合気形成と保持
及び，１バルブ休止 VTEC 機構によるスワールを利用した
急速燃焼により実現している（５）．

2.2. システム構成と制御手法概略

Fig. 2 に供試エンジンの制御システム構成を示す．本供
試システムの特徴を以下に示す．

（１）成層燃焼運転時など大量に EGR を導入しても精度良
く空気量を算出するためにエアフローメータを用い，
検出した空気量にもとづき燃料量を算出する．

（２）要求される空気量が異なる成層燃焼と均質燃焼を両立
させ，短時間で目標に収束させる電子制御スロットル
バルブの採用．

（３）直噴ガソリンエンジンでは，ドライバビリティ，排気
エミッション，燃費に及ぼす EGR 還流率の寄与が大
きい（６）．要求される EGR 還流率への収束を速くする
ため，広く使用されているステップモータ式 EGR バ
ルブに対し５倍の応答性を持つリニアソレノド式EGR

Table 1   Engine specifications

Engine code

Max. torque (N·m/rpm)

Cylinder configuration

Bore × Stroke (mm)

Displacement (cm3)

Compression ratio

Valve train

Number of valves

In.

Ex.

Fuel supply system

Fuel supply pressure (MPa)

Fuel

Max. power (kW/rpm)

Valve diameter (mm)

K20B

In-line 4-cylinder

86 × 86

1 998

10:1

DOHC VTEC

4 per cylinder 

34

28

Programmed fuel injection

8 - 10.5

Regular (91RON)

115 / 6 300

188 / 4 600

Fig. 1   Combustion chamber configuration

Fig. 2   System configuration

High-pressure swirl injector

Deep bowl-type piston cavity

Spark plug
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Valve lift sensor

Valve with 
high flow rate

  

Highly responsive 
linear solenoid

バルブを採用している（Fig. 3）．Fig. 4にリニアソレノ
イド式 EGR バルブの応答性をステップモータ式 EGR
バルブと比較して示す．

（４）排気システムは，上流よりドライバビリティ，燃費及
び排気エミッションを最適に維持するために均質燃焼
運転時はもとより成層燃焼運転時も空燃比フィード
バックを実施するための UEGO センサ（Universal
Exhaust Gas Oxygen Sensor），理論空燃比での浄化及
び希薄空燃比運転時の HC 浄化をおこなう三元触媒，
理論空燃比領域での浄化性能向上に用いるHEGO セン
サ（Heated Gas Oxygen Sensor），希薄空燃比領域での
NOx 浄化をおこなう NOx 吸着反応型触媒により構成
されている．

（５）燃料圧力制御は，エキゾーストカムにより駆動される
単プランジャ式高圧ポンプからの燃料吐出量をスピル
弁により調量し制御している．スピル弁制御量はエン
ジン回転数とインジェクタ吐出流量より基本スピル弁
作動マップにて算出される基本制御量を基準に，
フューエルデリバリパイプに設置された燃圧センサ出
力によりフィードバック制御されている（７）．

（６）成層燃焼では，要求されるエンジンパラメータが異な
るため，ポート噴射で広く使われる空気量や吸気管圧

力ではエンジンの負荷を決めることができない．その
ため，アクセルペダルセンサを用い，ドライバの要求
トルクを算出し，この要求トルクとエンジン回転数を
用い，燃焼方式や EGR リフト量等の制御パラメータ
を決定している．

３．燃焼切り換え制御

3.1. 燃焼切り換えの必要性

Fig. 5 は，本供試エンジンの負荷に対する正味燃料消費
率（BSFC ）特性を DISC と理論空燃比での均質燃焼とを比較
して示したものである．DISC 低負荷領域では大きな燃費向
上効果が得られるが，負荷の上昇に伴いその効果は低下し
ある負荷以上では，理論空燃比での均質燃焼に対する燃費
向上効果がなくなる．これは，負荷が大きくなるにつれポン
プ損失の改善効果が減少することによるものである．従っ
て，燃費を最適にするために負荷で燃焼形態を DISC と均
質燃焼の間で切り換える必要がある．

3.2. 燃焼切り換え制御の目標と課題

従来技術として，吸入行程と圧縮行程との二回に分けて
燃料噴射することにより弱い成層混合気を形成して過濃空
燃比領域をなくし，しかも希薄混合気での安定燃焼を可能
にし，均質燃焼での希薄燃焼が可能な負荷迄継続させる方
法が知られている（６）．この方法では，燃焼が安定する効果
は得られるが，所定の負荷まで希薄空燃比での運転を継続
する可能性があり，排気エミッションの増大を招く恐れが
ある．本研究は燃焼切り換え時に運転パラメータを変更し，
排気エミッション増加とトルク変動の発生がないことを目
標とした．

Fig. 6に燃焼切り換え時における制御要素の挙動を示す．
成層燃焼はスロットル開度，EGR リフトともに大きな値が

Fig. 3   Newly developed EGR valve

Fig. 4   Comparison of response times of linear
solenoid EGR valve and step motor EGR
valve
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要求され，均質燃焼では要求が小さいことがわかる．また，
燃焼切り換え指令と共に指令値は変化するが，実スロット
ル開度，実EGR リフトともに無駄時間があり，一次遅れ特
性を持って指令値に追従する．燃焼切り換え制御の課題は，
スロットル開度，EGR リフトが指令値に追従する間，EGR
還流率，空気流量共に多く，均質燃焼でのEGR 過剰による
失火を防止することと，空気量が大きく燃料量が過大とな
り急激なトルク発生を防止することの二項目であることが
わかった．

3.3. 失火防止手法

燃焼切り換え直後は，スロットルバルブ，EGR バルブと
もに成層燃焼の指令値であり，成層燃焼と同一トルクを均
質燃焼で得ようとした場合，空燃比を大きくする必要があ
る．しかし，均質燃焼では希薄空燃比で大量のEGR が導入
されると失火が発生する．

そこで大量に EGR が導入されてもプラグ廽りの空燃比

を可燃領域にし確実に着火させるために燃料を吸入行程と
圧縮行程の二回に分けて噴射する方式を採用する．Fig. 7に
示すように燃料噴射制御は，低負荷領域で DISC 燃焼をお
こなうため圧縮行程の後期に燃料噴射をおこなう圧縮行程
噴射（以降図中 Late injection）と高負荷領域で均一混合気燃
焼をおこなうため吸入行程前期に燃料噴射をおこなう吸入
行程噴射（Early injection）及び燃焼切り換え時，失火を防止
するため吸入行程と圧縮行程のそれぞれに燃料を噴射する
二回噴射（Double injection）で構成されている．

Fig. 8 に同一回転，負荷，空燃比における EGR 還流率
に対する燃焼特性を吸入行程と圧縮行程の二回噴射と吸入
行程での噴射を比較して示す．吸入行程と圧縮行程との二
回に分けて燃料を噴射することで，均質燃焼では，失火に至
る EGR 還流率でも燃焼変動率が小さく安定した燃焼が得
られ，広い領域で燃焼が安定することが確認できた．これは
圧縮行程での噴射によりプラグ廽りの空燃比が可燃範囲に
なったことを示唆している．二回噴射の実施期間は，EGR
バルブの応答時間が経過してかつ，空気量より算出される
理論空燃比の燃料量と実際に噴射される燃料量より当量比
を算出し所定値より大きくなるまでとした．これにより確
実な失火防止が実現できた．

3.4. 燃料量算出手法

本制御システムは，エアーフローメータで検出した空気
量に基づいて燃料量を決定する方式を採用している．その
ため燃焼切り換え時，例えば成層燃焼から均質燃焼に切り
替わるとき，成層燃焼では空気量が大きくスロットル開度
が指令開度に収束するまで要求トルクに対して燃料量が大
きくなり，急激なトルク増加が生じる．そこで，この現象を
防止するために燃焼切り換え時，空気量に基づいて算出し
た燃料量を燃焼切り換え直前の要求トルクと燃料量と現在
の要求トルクより，現在の燃料量制限値を算出することで
制限を加える方式を採用している．

Fig. 6   Characteristics of engine control parameters
during combustion switching
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直噴ガソリンエンジンの燃焼切り換え制御に関する研究
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本制御を実施するためには，トルクと燃料量の関係を把
握する必要がある．測定の結果，Fig. 9に示すように正味平
均有効圧力と燃料噴射時間は，一次式で記述可能であるこ
とがわかった．従って，以下の式で燃料量制限値を算出し，
燃料量制限値と空気量に基づいて算出した燃料量が等しく
なった時点から燃料量制限を停止する方法で燃料の急変を
防止した．燃料量制限値は，以下の式より算出した．

Tlmt = { Tin+ ( Δ Treq / Δ Pm )×
　　　( Pm － Pmin ) } × ( 1 ± Kcmb )

Tlmt ：燃料量制限値
ΔTreq/ΔPm：BMEP に対する燃料噴射時間の変化量
Tin ：切り換えが発生した時点の要求燃料噴射時間
Pm ：現在のドライバー要求トルク
Pmin ：切り換えが発生した時点のドライバー要求トルク
Kcmb ：燃焼効率の補正項

４．実機結果

Fig. 10に燃焼切り換え制御をおこなった際のエンジン制
御パラメータの挙動を示す．

二回噴射は，EGR リフトが指令値に収束した後，所定の
当量比に達したとき終了することが確認できた．

燃料量制限により，燃料量の急激な立ち上がりが防止で
き，かつ燃料量が滑らかに変化し，空気量に基づく値に接続
できることが確認できた．

Fig. 11 は，燃焼切り換え制御の効果を発生トルクの
挙動変化で示したものである．燃焼切り換え制御を採用

Fig. 9   Relationship of BMEP and injection period

Fig. 10   Schematic diagram of transient condition
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することにより，燃焼方式の変化より発生する急激なト
ルク変化がなくまた回転変動もなく，要求トルクに滑ら
かに追従しショックの無い切り換えが実現できているこ
とがわかる．

燃焼切り換え前後の赤外吸収法を用いたプラグ近傍の空
燃比と平均空燃比をサイクル毎に測定した結果をFig. 12に
示す．燃焼切り換え時，プラグ廽りの空燃比が着火できる値
に制御され，吸入行程と圧縮行程への二回噴射による失火
防止効果が確認できた．また，成層燃焼運転時は平均空燃比
が希薄であるときもプラグ近傍空燃比は着火できる値に制
御され，均一燃焼時は平均空燃比とプラグ近傍空燃比が同
じ値になることがわかった．

５．まとめ

直噴ガソリンエンジンの燃焼切り換え制御の検討をおこ
ない以下の知見を得た．

（１）燃焼切り換え時，吸入行程と圧縮行程の二回に分けて
噴射することで，EGR 還流率が大きい領域の失火が防
止できた．

（２）燃焼切り換え直前の要求トルクと燃料流量と現在の要
求トルクに基づき，現在の燃料量制限値を算出，制御
することで，切り換え時の燃料量の急激な変化を防止
できた．

（３）二回噴射制御及び燃料量制限制御から構成する制御で，
段差がなく排気ガスエミッションに優れた直噴ガソリ
ンエンジン燃焼切り換えを達成した．
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直噴ディーゼルエンジンの EuroⅣ対応燃焼技術
Combustion Technologies for Euro IV-compliant Direct Injection Diesel Engine

ABSTRACT

In fall 2003, Honda introduced a passenger vehicle
diesel engine to the European market. During the
development of this engine, research was conducted on
combustion technologies to reduce fuel consumption,
combustion noise and emissions.

By adopting the pilot injection while also advancing
the start of main combustion event, fuel consumption and
combustion noise are both lowered, but emissions
performance was not improved. Dispersion of the air-fuel
mixture and the extension of the appropriate period for
dispersion ensured a lean local air-fuel ratio and resolved
the emissions issue.

The use of these combustion technologies has enabled
fuel consumption and emissions out of engine to be
reduced with no increase in combustion noise.  Fitted in
a 1 590 kg equivalent inertia class vehicle in combination
with the catalyst, the vehicle satisfied the 2005 European
diesel exhaust emissions standards (EURO IV), and
achieved a low fuel consumption of 5.4L / 100 km and
superb quietness.

＊栃木研究所

要　　旨

Hondaは，2003年秋に乗用車用ディーゼルエンジンを欧
州市場へ投入した．このエンジンの開発にあたり，低燃費，
高静粛性，およびエミッション低減が可能な燃焼技術の研
究をおこなった．

パイロット噴射を導入し，主燃焼の着火時期を進角する
ことにより低燃費化と低騒音化は達成されるが，その際に
悪化するエミッションの低減が課題となった．この課題を
解決するため混合気の拡散促進，および拡散時間の拡大に
よって局所空燃比の希薄化を図った．

その結果， 燃焼騒音を悪化させることなくエンジン単体で
の燃費，およびエミッションを低減することができた． また
排出ガス後処理システムと併せて等価慣性重量（IW；Inertia
weight）1590kg の車両にて欧州 2005年排出ガス規制に適
合し，高静粛性と 5.4L/100kmの低燃費を実現した．

１．まえがき

直噴高速ディーゼルエンジンは，その低燃費性だけでな
く，低速領域から発生する大トルク，および近年の技術進化
による燃焼騒音の改善によって欧州において広く支持を受
け，年々そのシェアは増大し 2010年には 50％にも近づく
といわれている．その排出ガスは規制の強化にともない
年々クリーン化しているが，今後も排出ガスの改善が求め
られ，後処理システムの開発（１） ­ （４），および燃焼改善（５） ­ （11）

の両面から技術開発が活発におこなわれている．しかし，い

ずれも燃費悪化をともなうなど課題も多い．
このエンジンの開発にあたり，ディーゼルエンジンの存

在価値である低燃費をより一層改善し，高静粛性，およびエ
ミッション低減が可能な燃焼改善をおこなった．

２．実験装置

2.1. 供試エンジン

Table 1 に実験に使用した Accord i­CTDi ディーゼルエ
ンジン（12）の主要諸元を示す．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_20
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2.2. 燃焼室内可視化装置と３次元 CFD コード

可視化装置としてエンドスコープシステムを用いて
Fig. 1に示すようにシリンダヘッド直上から燃焼室内の噴
霧，および輝炎燃焼の観察をおこなった．また，Image
Intensifier（I.I.）を用いて 3000倍に増幅し，不輝炎燃焼，
および高温領域の観察もおこなった．さらに，３次元CFD
コードを用いて噴霧，および混合気の挙動も推定した．

パイロット噴射を採用し，着火時期がθmin_bsfcになるよう
に主噴射時期を調整した場合の BSFC，dP/d θmax および
NOx を★印で示す．パイロット噴射なしの場合と同等の
BSFC において dP/dθmax は改善するが，不可溶性有機物
質（Soot）一定にて NOx は大幅に増加する．

以上のように，パイロット噴射の採用と着火時期の
θmin_bsfc設定により低燃費と高静粛性は同時に達成する
ことがわかった．以降は，課題であるエミッション低減
手法について述べる．

3.2. 混合気の拡散促進によるエミッション低減

ピストンボールに対するノズルコーン角が排出ガス特性
に及ぼす影響を調べた．

実験に使用した燃焼室形状，およびノズル諸元を Fig. 4

に示す．ピストンボール形状はボール壁面に衝突した噴霧
の貫通力を有効に利用し，燃料噴霧への空気導入を促進さ
せる諸元としている．また，ノズル諸元については，噴霧の
バラツキが小さく，サックボリュームからの燃料の後だれ
を最小におさえたマイクロサックノズルとし，全負荷出力
を達成可能なノズル噴孔面積を確保した．

Table 1   Main specifications of Accord i-CTDi diesel
engine

Cylinder configuration

Displacement volume

Bore × Stroke

Compression ratio

Fuel injection equipment

Nozzle type

Turbocharger

Swirl control valve

EGR valve

EGR cooler

Inline 4

2 200cm3

85.0mm × 97.1mm

16.7

Common rail
(Max. pressure 160MPa)

Micro mini-sack

With variable nozzle

Continuously variable

Electric control

Without bypass valve

Endoscope

Strobe

Swirl

FuelFuel
sprayspray
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spray

Piston
bowl
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Fig. 1   Experimental setup for observation manuscript

Fig. 2   Effect of pilot injection on dP/dθmax and
BSFC

Fig. 3   Effect of pilot injection on NOx and BSFC

３．燃焼改善のアプローチ

3.1. パイロット噴射を用いた低燃費と高静粛性の両立

Fig. 2 に燃料量，EGR 率，および主噴射時期を変化させ
た場合の Brake specific fuel consumption（BSFC）と筒内圧
力変化率の最大値（dP/d θmax）の関係を示す．また，BSFC
と NOx の関係を Fig. 3 に示す．BSFC は着火時期の影響
を強く受け，所定の着火時期で最小値となる．本稿ではこの
着火時期をθmin_bsfc と定義する．

パイロット噴射なしの場合，θmin_bsfc において dP/dθmax

は高くなり，静粛性が悪化する．したがって，従来のディー
ゼルエンジンの着火時期はθmin_bsfc に対し遅角されていた．
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ノズルコーン角αに対し7deg広げた場合，および10deg
狭めた場合の同一 Soot における NOx 排出量を Fig. 5 に
示す．結果としてコーン角αにて NOx は最も低減する．

この現象を解析するため，シミュレーションおよび筒内
可視化をおこなった．Fig. 6に各ノズルコーン角における混
合気挙動のシミュレーション結果を示す．また，Fig. 7 に
コーン角α，およびα－ 10deg の可視化結果を示す．

Fig. 6 のシミュレーション結果より，α－ 10degの場合，
噴射された燃料噴霧の大半がピストンボール内にとどまる

のに対し，コーン角αでは噴霧がピストンボール壁面衝突
時にボール外へ流出し，α＋7degではその比率が増大して
いる．つまり過度のノズルコーン角の狭角化はボール内に
て過濃混合気の形成を招く．また，過度のノズルコーン角の
拡大はピストンボール外にて過濃混合気の形成を招く．こ
れに対しコーン角αではボール内外ともに最も混合気分布
が適切になっている．そのため，EGR増量が可能となりNOx
が低減したと考えられる．

Fig. 7 の筒内可視化結果からα－ 10deg ではボール内に
てSootを多く含んだ暗い輝炎の発生がみられる．以上の結
果よりボール内に過濃混合気が形成され燃焼していること
がうかがえる．

これに対して，コーン角αではボール外へ輝炎が流出し
ボール内の火炎の輝度が高くなっている．また，熱発生率も
活発になっていることからボール外への混合気の流出によ
りボール内の混合気濃度が薄くなりボール内にて良好な燃
焼をしているとみられる．

従来，ボール内で燃焼させるほうがエミッション低減の
ために好ましいと考えられていたが，本実験結果よりボー
ル外への燃料噴霧の流出により適度なボール内外の混合気
バランスを得るほうがエミッション低減に効果的であるこ
とがわかった．
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3.3. 混合気の拡散期間の拡大によるエミッション低減

Soot 一定にて EGR 量を増加し，NOx を低減するため
には，主燃焼にさらされる燃料噴霧の量を低減することが
必要である．そこで，Fig. 8に示すように主燃焼の開始以降
に噴射される燃料量の指標としてθeoi­soc を定義する．

Fig. 9 に Soot 一定の条件下で EGR 率，パイロット噴
射量，パイロットおよび主噴射のタイミングを変化させた
場合のθeoi­soc と NOx の関係を示す．この結果よりθeoi­soc

が短くなると，EGR 率を増加することができるため，NOx
は低減する．

Fig. 10 には同一実験におけるパイロット熱発生比率（パ
イロット燃焼の熱発生量と全熱発生量の比）と dP/dθmax の
関係を示す．
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パイロット熱発生率を大きくすると dP/dθmax は小さく
なるが，その際θeoi­socが長くなってしまう．つまりパイロッ
ト熱発生率とθeoi­soc は相反する関係にある．

パイロット熱発生比率を大きくした状態でθ eoi­socを短く
するためには筒内の温度低下が有効であると考えた．そこ
で，Table 2 に示した圧縮比および EGR クーラの組み合わ
せにおいてパイロット噴射量および噴射時期を変化させ実
験をおこなった．その際，燃費を維持するために主燃焼の着
火時期が一定になるように主噴射時期を調整した．また，
Soot が一定となるように EGR 率を調整した．

実験結果を Fig. 11 に示す．圧縮比が低く，EGR クーラ
効率が高いほど，同一パイロット熱発生比率におけるθeoi­soc

が短くなる．その結果，Fig. 12 に示すように同一 dP/dθmax

における NOx は低減した．
上記の現象を解析するため圧縮比18.0，EGR クーラ効率

39％，および圧縮比 16.7，EGR クーラ効率 50％の場合の
燃焼可視化およびシミュレーションをおこなった．その際，
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それぞれの Soot および dP/dθmax が等しくなるように EGR
および噴射時期を調整した．

両者の CCD カメラによる観察結果を Fig. 13(a) および
Fig. 14(a) に，CCD カメラに I.I. を装着した場合の観察結
果を Fig. 13(b) および Fig. 14(b) に，また噴霧挙動のシミュ
レーション結果を Fig. 13(c)，および Fig. 14(c) に示す．

圧縮比 18.0，EGR クーラ効率 39％では，パイロット噴
霧は燃焼室壁面付近にて着火し，わずかに輝炎をともない
燃焼している．I.I. を使ってパイロット燃焼を撮影した結果
では，燃焼室壁面から中央に向かって活発な不輝炎燃焼が
みられる． 続く主噴霧は燃焼室壁面へ衝突するタイミングに
おいてノズルからピストンボール壁面の中央にて着火し，
輝炎におおわれている．これはパイロット燃焼により形成
させた高温雰囲気中へ主噴霧が突入したため主噴霧の着火
が早まったためと考えられる．

これに対して圧縮比 16.7，EGR クーラ効率 50％の場合
は，パイロット噴霧は燃焼室壁面に衝突後に壁面付近にて
弱い不輝炎燃焼が見られ，続く主燃焼では主噴霧が完全に
見られなくなってから輝炎が発生している．この現象はパ
イロット噴霧が壁面近傍で低温燃焼したことにより，主噴
霧の着火遅れが拡大したため生じたものとみられる．
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結果として Soot の発生が抑制され EGR 率の増加が可
能となるため，NOx が低減したと考えられる．また，主噴
霧の先端にて着火し，火炎は上流へと広がっていくため急
速な燃焼が抑制され dP/dθmax が維持できたものと推定さ
れる．

以上のように，圧縮比の低減と EGR クーラ効率の向上
により dP/dθmax を悪化させずに NOx の低減が可能であ
ることがわかった．ただし，過度の低圧縮比化は低温白煙の
発生，冷間時のHC，CO の増加，および燃費悪化を招くた
め，本エンジンでは 16.7 とした．

４．新開発エンジンの性能

前章までの結果よりエンジンの主要諸元を Table 1 のよ
うに決定した．本エンジンの全負荷性能を Fig. 15 に示す．
また，Fig. 16，17に部分負荷における燃費，燃焼騒音およ
び排出ガス特性を示す．参考として比較には市販の欧州車

（Modern European diesel engine）を用いた．燃焼騒音は同
等であり，燃費およびエミッションは低減している．

また，本エンジンは昨年秋に欧州 Accord に搭載された．
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燃費，排出ガス，および動力性能をFig. 18，19に示す．こ
れまで述べたエミッションの低減に加え， 直下および床下に
配置された後処理システムにより欧州 2005年排出ガス規
制に適合している．同時に，IW 1590kgでありながら，Ｃ
カテゴリー乗用車並の低燃費 5.4L/100kmを達成している．
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５．まとめ

低燃費と高静粛性を前提条件として，欧州 2005年排出
ガス規制に適合できる燃焼技術に取り組んだ．そこで得ら
れた知見を以下に要約する．

（１）パイロット噴射の採用，および主燃焼の着火時期の進
角によって低燃費と低燃焼騒音が両立する．その際に
悪化するSootは混合気の拡散を促進することにより低
減することができる．

（２）混合気の拡散促進手法について
（a）適度に燃焼室外へ噴霧を拡散させることにより混合

気の局所空燃比が希薄化するため Soot が低減す
る．その結果，EGR の増加が可能になり，等 Soot
における NOx は低減する．

（b）θeoi­socが短いほど EGR 率の増加が可能になり，等
Soot における NOx は低減する．

（c）パイロット熱発生比率が大きいほど dP/dθmax は低
下する．しかし，θeoi­soc が長くなるため，等 Soot
における NOx は増加する．

（d）θeoi­soc の短縮とパイロット熱発生比率の増加を両
立させるためには，低圧縮比化や EGR の冷却が有
効である．

（３）本燃焼技術は欧州 Accord i­CTDi ディーゼルエンジン
に採用され，IW 1590kgの車両にて欧州 2005年排出
ガス規制に適合し，高静粛性と 5.4L/100kmの低燃費
を実現した．

参考文献

（１）Quigley, M., Seguelong, T. : Series Application of a Diesel
Particulate Filter with a Ceria­based Fuel­Borne Catalyst,
SAE paper 2002­01­0436

（２）Nakatani, K., Hirota, S., Takeshima, S., Itoh, K., Dohmae,
K. : Simultaneous PM and NOx Reduction System for
Diesel Engines, SAE paper 2002­01­0957

（３）McDonald, J., Bunker, B. : Testing of the Toyota Avensis
DPNR at U.S. EPA­NVFEL, SAE paper 2002­01­2877

（４）Walker, A. P., et al. : An Integrated SCR and Continuously
Regenerative Trap System to Meet Future NOx and PM
Legislation, SAE paper 2000­01­0188

（５）Kimura, S., Aoki, O., Kitahara, Y., Aiyoshizaw,  E. : Ultra­
Clean Combustion Technology Combining a Low­
Temperature and Premixed Concept for Meeting Future
Emission Standards, SAE paper 2001­1­0200

（６）Hasegawa, R., Yanagihara, H. : HCCI Combustion in
Diesel Engine, SAE paper 2003­01­0745

（７）Akihama, K., Takatori, Y., Inagaki, K. : Mechanism of the
Smokeless Rich Diesel Combustion by Reducing

Temperature, SAE paper 2001­01­0655
（８）Shimazaki, N., Akagawa, H., Tsujimura, K. : An

Experimental Study of Premixed Lean Diesel
Combustion, SAE paper 1999­01­0181

（９）Takeda, Y. , et al. : Emission Characteristics of Premixed
Lean Diesel Combustion with Extremely Early Staged
Fuel Injection, SAE paper 961163

（10）Walter, B., Gatellier, B. : Development of the High Power
NADITM Concept Using Dual Mode Diesel Combustion
to Achieve Zero NOx and Particulate Emissions, SAE
paper 2002­01­1744

（11）Nandha, K. P., Abraham, J. : Dependence of Fuel­Air
Mixing Characteristics on Injection Timing in an Early­
Injection Diesel Engine, SAE paper 2002­01­0944

（12）Kanda, T., Sono, H., et al. : Study on Euro IV Combustion
Technologies for Direct Injection Diesel Engine, SAE
paper 2004­01­0113



Honda   R&D   Technical   Review Vol.16  No.2 (October 2004)

－ 146－

神 田 智 博 小 林 慎 一

園 比 呂 志

■著　者■

松 井 竜 太



－ 147－

論文

安　井　裕　司＊ 下　城　孝名子＊

Yuji YASUI Kanako SHIMOJO
齋　藤　光　宣＊ 玉　川　　　裕＊

Mitsunobu SAITO Hiroshi TAMAGAWA

スライディングモードアルゴリズムを用いた
高精度エンジン回転数制御

Accurate Engine Speed Control Using Sliding Mode Algorithm

ABSTRACT

Accurate engine speed control has been required to
improve the shift quality of automatic transmissions.
However, engine dynamics dramatically change with
engine load and with the aging of the engine. Therefore,
conventional controls such as PID control cause large
overshoots and can not ensure accurate controllability.
A control composed of a sliding-mode controller and an
adaptive disturbance observer was therefore designed and
applied to engine speed control. The new control had
high robustness against changes in engine dynamics and
excellent ability to suppress overshoot. In addition, it
provided accurate and rapid engine speed control under
all engine conditions.

＊栃木研究所

要　　旨

オートマチックトランスミッションのシフトクオリティ
向上のため，高精度なエンジン回転数制御が要求されてい
る．しかしながら，エンジンの動特性は，運転条件や経年条
件によって大きく変化する．このため，PID 制御のような
従来制御は，目標回転数に対して大きなオーバシュートを
生じ，高い制御性を実現できなかった．そこで，適応外乱オ
ブザーバとスライディングモードコントローラを組み合わ
せた制御を新たに設計し，これをエンジン回転数制御に適
用した．この制御は，エンジンの動特性変化に対する高いロ
バスト性と優れたオーバシュート抑制能力を有し，あらゆ
る動特性条件において高精度かつ高応答なエンジン回転数
制御を実現した．

１．まえがき

オートマチックトランスミッションのシフトクオリティ
向上のため，エンジン回転数制御の高精度化と高応答化の
要求が高まっている．ところが，エンジンの動特性は，運転
条件や経年条件によって大きく変化し，さらにばらつきを
有する．このため，エンジン回転数制御はこれらの動特性変
化に対するロバスト性を有する必要がある．

しかしながら，従来のエンジン回転数制御は，テーブル
やマップを用いたオープンループ制御や PID 制御が主流で
あった．Fig. 1 は PI 制御によるエンジン回転数制御の結果
であるが，エンジン回転数 Ne は，目標値 Ner に対して大
きなオーバシュートを生じており，従来制御は十分な制御
性を実現できないことがわかる．

一方，近年，ロバスト制御のひとつであるスライディン
グモード制御（１）のエンジン（２），（３）やデバイス（４）への適用が
行われている．

そこで，本研究では，スライディングモードコントロー
ラ（以下，SMC ）と適応外乱オブザーバによって構成され
る新たな制御を設計し，これをエンジン回転数制御へ適用
した．

Fig. 1   Step response result using PI controller
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２．エンジン回転数制御の課題

Table 1は実機テストに用いたプロトタイプエンジンの諸
元であるが，このエンジンの Ne を各 Ner に整定するため
のスロットル開度 Th は，Fig. 2 に示したようになる．図に
は，電気負荷の増減，エンジンの暖気状態に応じたNeとTh

の相関が示されているが，各 Ner に整定するために要求さ
れる Th は大きく変化する．例えば，Th が約 8deg の場合，
Ne は，電気負荷が低い場合は約 4000rpmとなり，高い場
合は約 3000rpmとなる．

このことから，従来のようなオープンループ制御では，負
荷条件により大きな定常偏差が発生する可能性がある．
マップやテーブルをエンジン負荷や暖気状態に応じてスケ
ジュールする手法を採用することもできるが，この場合に
も，エンジンのトルク特性は経年変化やばらつきを生じる
ため，定常偏差の補償を行うことはできない．

一方，クローズドループ制御である PID 制御や適応スラ
イディングモード制御（２）をエンジン回転数制御に適用した
場合は，Ne の Ner に対する定常偏差は補償できる．

しかしながら，いずれの手法においても，定常偏差を抑
制するための積分器を使用しているため，Fig. 1 のような
オーバシュートを生じる．

３．アプローチ手法

オーバシュートを抑制しつつ，エンジン動特性のばらつ
きや経年変化による定常偏差の発生を補償できる制御系を
以下のように実現する．

まず，ThからNeまでのエンジン動特性を，マップやテー
ブルではなく，その周波数特性に着目し，離散時間系のARX
モデル（Auto­Regressive eXogenous model，自己回帰モデル）

（５）を用いてモデル化する．
次に，適応スライディングモードの制御入力は，Fig. 3に

示したように，等価制御入力Ueq，到達則入力Urch，適応則
入力 Uadp の三つの総和として算出される．ここで，Ueq は，
Ne と Ner に基づいて算出され，Urch と Uadp は，それぞれ
NeとNerの偏差によって算出される切換関数値σの比例項，
積分項として算出される．また，Uadpは，エンジンの動特性
変化を補償する機能を有するが，σの積分項のため，Neの
Ner に対するオーバシュートの原因となる．

そこで，本研究では，Fig. 3 のスライディングモードコ
ントローラから Uadp を消去し，その代わりに新たに Ne と
制御入力に基づいて外乱推定値（以下，c1）を算出する適応外
乱オブザーバを付加した．さらにUeqの算出式を変更し，c1

を組み入れることによってエンジンの動特性変化を補償す
ることとした．Fig. 4にその構成図を示し，詳細は後述する．

Table 1   Specifications of experimental power train

Engine In-line 3, 1.0 liter, SOHC

Air device Electrical controlled throttle 

Transmission 6-speed automated manual transmission 
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Fig. 2   Correlation of throttle angle with engine speed
under several load conditions

Fig. 3   Sliding-mode controller with adaptive law input

Fig. 4   Sliding-mode controller with adaptive
disturbance observer
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４．コントローラの設計

4.1. エンジンのモデル化

Fig. 5 は，Ne が 1500rpm，2000rpm，3000rpmのと
きの Th 変化に対する Ne の応答特性，すなわち，エンジ
ンの周波数特性である．図に示すように，エンジンの周波
数特性は 1.0Hz以上の周波数域においてゲインが低下し，
通過域のゲインが Ne の上昇とともに大きくなるローパス
特性である．

このことから，エンジンを次式によりモデル化した．

Ne(k+1) = a1Ne(k) + a2Ne(k-1)

                         + b1Thr(k) + b2Thr(k-1) （１）

a
1
, a

2
, b

1
, b

2
：モデルパラメータ

T
hr

：スロットル目標値
k ：制御時刻

Fig. 6 は，1500rpmにおけるエンジンの周波数特性と
Table 2に示したモデルパラメータを用いたモデルの周波数

特性を示している．モデルは制御対象のローパス特性を表
現できることがわかる．

4.2. 適応外乱オブザーバ

適応外乱オブザーバは，式（１）の右辺を一制御時刻前に
シフトし，さらに，c1 を加えたものを Ne の推定値 Neh と
して式（２）のように定義し，この Neh と Ne の差が最小と
なるように c1 を推定するものである．

Neh(k) = a1Ne(k-1) + a2Ne(k-2)

                 + b1Thr(k-1) + b2Thr(k-2) + c1(k-1) （２）

c
1
：外乱推定値

ここで，c1の推定は，適応制御（６）で用いられる固定ゲイ
ン法を用いて下式のように行われる．

c1(k) = c1(k-1) +         edov(k)

edov(k) = Ne(k) - Neh(k)

P
1+P （３）

P：推定ゲイン

4.3. スライディングモードコントローラ

適応外乱オブザーバを併用する場合，スライディング
モードコントローラの制御入力である Thr は，以下のよう
に Ueq と Urch の二つの入力の和として算出される．

Thr(k) = Ueq(k) + Urch(k) （４）

この時，σと偏差 Ene を式（５）と式（６）により定義する
と，Urch は式（７）によって算出される．

(k) = Ene(k) + SEne(k-1) （５）

Ene(k) = Ne(k) - Ner(k) （６）

S：切換関数設定パラメータ

Urch(k) =             (k)
-Krch

b1
（７）

K
rch

：到達則ゲイン

さらに，Ueq は，偏差 Ene (k)と Ene (k­1)の組み合わせ（以
下，状態量）をσ=0 が示す直線，いわゆる，切換直線上に
拘束する入力として定義される．故に，式（８）に示した条件
式の左辺に式（２）を代入し，Thrについて解くことにより式

（９）のように求められる．

Table 2   Model parameters of controlled object model
at 1 500 rpm

1.83 -0.84 34.53 -31.84

a1 a2 b1 b2

Fig. 5   Frequency characteristics under several
engine speed conditions

Fig. 6   Frequency characteristic comparison between
model and controlled object at 1 500 rpm
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(k+1) =    (k) （８）

Ueq(k) =       {(1 - S - a1)Ne(k)

+ (S - a2)Ne(k-1)

+ (S - 1)Ner(k)

- SNer(k-1)

- b2Thr(k-1)}

- c1(k)}

+ Ner(k+1)

1
b1

（９）

ここで，式（９）による Ueq は，Fig. 3 に示した Uadp を併
用する場合の Ueq に対し，外乱補償の役割を持つ最終項 ­c1

が追加されている．

５．シミュレーション結果

Uadp を用いた SMC と適応外乱オブザーバを用いた SMC
の外乱抑制性能の比較をシミュレーションにより行うため，
Fig. 7 に示したブロック図に Table 2 に示したモデルパラ
メータを代入したものを仮想エンジンとして設定した．こ
の仮想エンジンには，Fig. 8に示したようなエンジンのトル

ク特性のばらつきや経年変化を想定した外乱 d1，電気負荷
等を想定した外乱 d2が加えられている．また，シミュレー
ションにおいて，Ner は 2000rpmとした．

このとき，Uadp を用いた場合は，Fig. 9 に示したように，
Uadp の積分特性により，d1 と d2 のいずれに対しても振動的
な収束挙動や大きなオーバシュートを生じている．　　

一方，適応外乱オブザーバを用いた場合は，Fig. 10に示
したように，d2 に対しては小さなオーバシュートを生じる
が，外乱によって生じた偏差の収束時間は Uadp を用いたも
のに対し半分程度であり，振動的な挙動を示すこともない．

この結果より，適応外乱オブザーバを用いたものは，優
れたオーバシュート抑制能力と速応性を有していることが
わかる．
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Fig. 7   Controlled object model for comparison
between conventional and newly designed
sliding-mode controller

Fig. 8   Disturbances inputted to controlled object
model

Fig. 9   Simulation results for sliding-mode controller
with Uadp

Fig. 10   Simulation results for sliding-mode controller
with adaptive disturbance observer
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６．テスト結果

6.1. ステップ応答比較

Table 1 に示したエンジンを用いて，PID 制御，適応則
入力を用いた SMC，適応外乱オブザーバを用いた SMC の
ステップ応答比較を行った．Fig. 11 にその結果を示す．

適応外乱オブザーバを用いた SMC は，積分要素を持つ
他の制御に比べてオーバシュートの抑制能力が優れている
ことがわかる．

6.2. エンジン暖機条件に対するロバスト性

Fig. 12は，エンジン始動直後の暖気前条件と暖機後条件
において，適応外乱オブザーバを用いた SMC により Ne の
ステップ応答を比較した結果である．

適応外乱オブザーバを用いた SMC は，暖機条件に関わ
らず安定した目標値追従応答を示すことがわかる．

6.3. エンジンのトルク特性誤差に対するロバスト性

Fig. 13 は，エンジンのトルク特性誤差に対する適応
外乱オブザーバを用いた SMC のロバスト性を確認する
ため，スロットル開度に＋ 50％，０％，－50％の誤差を
与えた際の制御結果である．さらに，スロットル開度誤
差を０％とし，Uadp を用いた SMC により制御を行った
結果もあわせて示した．

適応外乱オブザーバを用いた SMC は，－ 50％の誤差を
与えた場合にも，Uadp を用いたものと同等の目標値への到
達時間を実現しており，＋50％の誤差を与えた場合にも，
Uadp を用いたものよりもオーバシュートが小さい．

これより，適応外乱オブザーバを用いた SMC の優れた
ロバスト性を確認することができる．

７．まとめ

適応外乱オブザーバを用いたスライディングモード制御
をエンジン回転数制御に適用することにより，以下のこと
を実現した．

（１）定常偏差の補償のための積分要素を持つ制御に対して
飛躍的にオーバシュートを低減した．

（２）エンジンの暖気状態によらない安定した制御性を実現
した．

（３）エンジンのトルク特性ばらつきや経年変化に対して大
幅にロバスト性を向上した．
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Fig. 11   Step responses controlled by PID, SMC with
Uadp and SMC with adaptive disturbance
observer

Fig. 12   Step responses before and after warm-up Fig. 13   Robustness against engine torque error

0
Time (sec)

3 6 9

E
ng

in
e 

sp
ee

d 
(r

pm
)

Target value

0% Error, SMC with adaptive
disturbance observer 

–50% Error, SMC with adaptive
disturbance observer 

+50% Error, SMC with adaptive
disturbance observer 

0% Error, SMC with Uadp

1 000

2 000

3 000

4 000

5 000



Honda   R&D   Technical   Review Vol.16  No.2 (October 2004)

－ 152－

安 井 裕 司 下城孝名子

玉 川 　 裕

■著　者■

齋 藤 光 宣

参考文献

（１）野波健蔵，田宏奇：スライディングモード制御，コロ
ナ社，1994, 263p

（２）Yasui, Y., Akazaki, S., Ueno, M., Iwaki, Y.: Secondary O2
Feedback Using Prediction and Identification Sliding
Mode Control, SAE Paper 2000­01­0936(2000)

（３）Kajitani, M., Nonami, K.: High Performance Idle Speed
Control Applying the Sliding Mode Control with H Robust
Hyperplane, SAE Paper 2001­01­0263(2001)

（４）Hashimoto, E., Ishiguro, T., Yasui, Y., Akazaki, S.：High
Reliability Electronic Throttle System, SAE Paper 2003­
01­0708(2003)

（５）足立修一：ユーザのためのシステム同定理論，コロナ
社，1993, 222p．

（６）寺尾満，金井喜美雄：ロバスト適応制御入門，オーム
社，1989, 187p



－ 153－

論文

下　城　孝名子＊ 安　井　裕　司＊

Kanako SHIMOJO Yuji YASUI
島　袋　栄二郎＊ 岩　城　喜　久＊

Eijiro SHIMABUKURO Yoshihisa IWAKI

スライディングモードアルゴリズム
を用いた衝撃緩和制御

Damper Control Using Sliding Mode Algorithm

ABSTRACT

Sliding mode algorithms are highly responsive and
robust, and this has led to their use in air-fuel ratio control
and device control systems. Alteration of the gradient of
the switching line enables their ability to suppress
disturbance to be freely set, but no applied research has
been conducted on this characteristic. In this research, the
ability of a sliding mode algorithm to suppress disturbance
was lowered to enable the construction of a high-
compliance servo control system, and this was employed
in shift control in an automated manual transmission, in
which compliance control is required during shifting. The
sliding mode algorithm has been employed in position
control to ensure contact between the sleeve and the
synchronizer ring and force control to enable the
synchronization of the revolution of the main shaft and
counter-shaft through sleeve force. The compliance
established between the sleeve and the synchronizer ring
by this means has enabled the formerly required
mechanical buffer to be eliminated, and shift time has been
increased to 350msec. In addition, the stabilization of
sleeve force has suppressed bouncing and stoppage of the
sleeve and failure of the synchronizer ring during shifting.

＊栃木研究所

要　　旨

スライディングモードアルゴリズムは，高い応答性とロ
バスト性によりエンジンの空燃比制御やデバイス制御など
に用いられてきた．一方で，切換直線の傾きを変更すること
により，外乱抑制力を自在に設定できるという特徴がある
が，これを応用した研究はなされていなかった．そこで，外
乱抑制力を低くすることでコンプライアンスの高いサーボ
制御系が構築できることに着目し，変速時に緩衝制御が必
要となる自動マニュアルトランスミッションのシフト制御
を行う．本研究では，スライディングモードアルゴリズムを
スリーブとシンクロナイザリングの接触およびスリーブ押
付けによるメインシャフトとカウンタシャフトの回転同期
に適用した．この結果，スリーブとシンクロナイザリングの
間にコンプライアンスを与え，従来必要とされていた機械
的な緩衝装置を用いることなく，350msecでのシフト動作
が可能となった．また，スリーブ押付け力を安定化させるこ
とにより，シフト動作中のスリーブの跳ね返しや停止およ
びシンクロナイザリングの破損を防いだ．

１．まえがき

スライディングモード制御（１）（以下，SMC）は，高い応答
性とロバスト性により，エンジンの空燃比制御（２），（３）やデバ
イス制御（４）などに用いられてきた．一方で，SMCには切換
関数の傾き VPOLE を変更することにより，制御系の外乱抑
制力を自在に設定できる特徴がある．しかし，これを応用し
た研究はなされていなかった．本研究ではこの特徴に着目
し，VPOLE の変更により外乱抑制力を低下させることで，衝
撃を緩和する制御（以下，緩衝制御）を行う．

Fig. 1 は，本研究の制御対象として用いる変速機構の略

Main shaftCounter-shaft

Sleeve

Synchronizer ring

Gear

Fork

Gear shift

Shift rod

Fig. 1   Outline of AMT mechanism
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図（５），（６）である．シフトロッドはモータで駆動されており，
フォークを介してスリーブを次段のギヤに連結することで
変速を行う．自動マニュアルトランスミッション（以下，
AMT）では，変速時に可能な限り短時間でスリーブをシンク
ロナイザリングに接触させ，その後メインシャフトとカウ
ンタシャフトの回転を同期させるため，シンクロナイザリ
ングに一定の押付け力を与える．このスリーブとシンクロ
ナイザリングの接触時に，スリーブがシンクロナイザリン
グに跳ね返されたり，過大な衝撃力によりシンクロナイザ
リングとの同期前にスリーブがギヤに押しこまれる現象が
発生する．これに対し，シンクロナイザリングとスリーブが
接触する直前に，目標位置の変化量を低下させてスリーブ
の移動速度を減速する手法や，新たに緩衝機構を設置して
機械的に衝撃力を緩和するといった手法がとられていた．
しかし，前者はシフト時間が増大し，後者は機構が複雑にな
るため重量やサイズが増大するという課題があった．

本研究では，SMC を AMT に適用することにより従来必
要とされていた機械的な緩衝機構を用いることなく，シフ
ト時間の短縮を図る．また，シフト動作中のスリーブの跳ね
返しや停止およびシンクロナイザリングの破損を防ぐ．

２．スライディングモード制御の特徴

SMC では，制御対象の実位置を P(k)，その目標値を
Pcmd(k)としたときの偏差 E(k) を式（１）で求め，式（２）に
示す切換関数σ(k)を定義する．

E(k) = P(k) – Pcmd (k) （１）

(k) = E(k) + VPOLE E(k – 1) （２）

Fig. 2 に E(k)と E(k­1)をそれぞれ座標軸とする位相平面
を示す．この位相平面上において，切換関数σをゼロとする
ような直線を切換直線（Fig. 2 の Switching line）と呼ぶ．

SMC は，E(k)および E(k­1)の組合せ(以下，偏差状態量)
を，切換直線上に拘束するように制御し，切換直線に沿って
偏差状態量を位相平面の原点，すなわち偏差 E(k)をゼロに
収束させる．ここで，切換直線は E(k)と E(k­1)の関係より
式（３）で表される．VPOLE は式（４）の範囲で設定される．

E(k) = –VPOLEE(k – 1) （３）

–1 < VPOLE <  0 （４）

したがって，偏差状態量は到達モード（Fig. 2 の Reaching
mode）を経て切換直線上に載ると，時間の経過とともに位相
平面の原点に収束する．この挙動はスライディングモード

（Fig. 2 の Sliding mode）と呼ばれ，このときの偏差状態量の
原点への収束速度は，VPOLE により設定することができる．

この例として，Fig. 3 にステップ外乱を与えた際の VPOLE

による外乱抑制力の変化を示す．偏差の収束速度はVPOLE が

0に近いほど収束速度が速く，－ 1に近いほど遅くなる．こ
れにより，コンプライアンスが切換直線の傾き VPOLE で設
定できることがわかる．

本研究では，外乱抑制力を低くすることでコンプライア
ンスの高いサーボ制御系が構築できることに着目し，SMC
を変速時に緩衝制御が必要となる AMT のシフト制御に適
用する．これにより，機械的な緩衝機構を用いることなく短
時間で緩衝動作を行うことを試みる．具体的には，スリーブ
がシンクロナイザリングに接触する際に VPOLE を小さくし
て外乱抑制力を低くすることで，電気的にスリーブとシン
クロナイザリングの間にコンプライアンスを与える．以下
に，その詳細について述べる．

Fig. 2   Sliding mode
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Fig. 3   Effect of changed VPOLE

３．変速機構のモデル化

Fig. 4 は，シンクロナイザリングを高い剛性 Ksc を持っ
たバネマス系，モータやフォーク等を慣性系Jm としてみな
し，スリーブとシンクロナイザリングの接触挙動を慣性系
とバネマス系の衝突としてモデル化したものである．

式（５）は，シンクロナイザリング反力 Fsc および逆起電
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力を考慮した慣性系 Jm の運動方程式である．

Jm    = – RscFsc

Km(Vin – Km'   )
Rm

.
（５）

　Jm：モータ，スリーブ，フォーク等の質量
　Vin：入力電圧 ω：モータの回転速度　Km：トルク定数
　Km'：逆起電力定数 Rm：トルク変換係数
　Rsc：モータ回転角と慣性系のギヤ比

一方，モータの回転速度ωと回転角θ，スリーブ位置Psc

の関係は，式（６）で与えられる．

Psc = Rsc

Psc = Rsc   = Rsc

Psc

Rsc

. .
=

.

Psc = Rsc

Psc

Rsc

.. . .
=

..

（６）

式（５）に式（６）を代入し整理すると，連続時間系モデル
は式（７）で表すことができる．

Psc =                Psc +            Vin –            Fsc

– KmKm'
JmRm

KmRsc

JmRm

Rsc
2Rm

JmRm

.. .
（７）

さらに式（７）を離散時間系モデルで表現するために，状
態変数 Psc を式（８）のようにおく．

x1 = Psc ,  x2 =        Psc ,         = Psc

. ..dx1

dt
dx2

dt （８）

式（８）を式（７）に代入する．ここで，サンプル周期を T
とすると，オイラー近似により式（７）の連続時間系モデル
は式（９）のように変形することができる．

+            T 2Vin (k) –         T 2Fsc

x1 (k + 1) =  2 –            T  x1 (k) –  1 –            T  x1 (k – 1)

KmRsc

JmRm

KmKm'
JmRm

Rsc
2

Jm

KmKm'
JmRm

（９）

したがって，離散時間系モデルは，式（10）のARX（Auto­
Regressive with eXtra input）モデル（７）として表すことがで
きる．

Psc (k + 1) = a1Psc(k) + a2Psc(k – 1) + b1Vin(k) + d （10）

b1 =             T 2,  d =         T 2Fsc

a1 =  2 –             T,  a2 = –1 +             T ,
KmKm'
JmRm

KmKm'
JmRm

KmRsc

JmRm

Rsc
2

Jm

（11）

式（11）のモデルパラメータa1，a2，b1は，入力電圧Vin(V)
およびスリーブ位置 Psc(mm)のデータを用いて，最小二乗
法により同定を行い決定する．

４．制御設計

4.1. 制御要求

電動 AMT のシフトアクチュエータに対する制御要求は
以下の通りである．

（１）目標値に対する追従性
（２）スリーブの跳ね返しや停止および衝突防止
（３）メインシャフトとカウンタシャフトの回転同期

4.2. 制御系構成

シンクロナイザリング制御系の構成は，Fig. 5 に示すよ
うに，VPOLE 算出部，目標値算出部，コンプライアンスコン
トローラから成る．

4.3. モード判別

変速時のスリーブの挙動を，以下のモードに分類した．

MODE1: 変速指令－シンクロナイザリング待機位置
MODE2: シンクロナイザリングと接触

－メインシャフトとカウンタシャフトの回転同期
MODE3: 回転同期完了後の押込み－変速終了

Fig. 5   Block diagram of compliance controller

VPOLE : Compliance parameter

Psc : Sleeve position
Vin : Input voltage

Psc_cmd :
Sleeve position
command
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+
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Tm : Motor torque

Fig. 4   Modeling of shift mechanism
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モード判別条件はスリーブ位置で与えられる．ただし，
MODE1 から MODE2 に移行する際は，式（12）に示す Psc

の変化量 DPsc をモード判別に用いる．

DPsc (k) = Psc(k) – Psc (k – 1) （12）

式（12）をウェーブレット変換した値 DP sc_wv が，MODE2
判定閾値 Wmode2 を超えると回転同期開始として MODE2 へ
移行する．各モードの判定条件を以下に示す．

MODE1: Psc < Psc_def
MODE2: Psc > Psc_def かつ DPsc_wv < Wmode2

MODE3: Psc > Psc_mode3

　DP sc_wv：DPsc ウェーブレット変換値
　Wmode2：MODE 2 判定閾値
　Psc_mode3：MODE 3 判定閾値（スリーブ位置）

ウェーブレット変換は，ナイキスト周波数以上の周波数
成分を阻止し，低周波成分のゲインを増幅して出力する変
換であり，トランスミッションのようなガタやフリクショ
ンの多い制御対象の低周波数域の挙動抽出に有効なフィル
タリング手段である．これは，Fig. 6のように構成され，ハー
フバンドローパスフィルタ G とデータの間引き処理を２回
繰り返すことでフィルタリングを行う．

4.4. スライディングモードコントローラ

4.4.1. VPOLE 設定

Fig. 7 に示すように，VPOLE はスリーブがシンクロナイザ
リングに接触するまでは，目標値 Psc_cmdに対する実位置 Psc

の追従性および外乱抑制能力を上げるため大きな値（<0）が
設定される．

また，スリーブがシンクロナイザリング待機位置Psc_defに
到達すると，VPOLE は－1 近傍の値に設定され，シンクロナ
イザリングとの接触に備えて外乱抑制能力を低下させ，シ
ンクロナイザリングを保護する．よって，各モードにおける
VPOLE は以下のように設定される．

MODE1: VPOLE　大…収束速度大
MODE2: VPOLE　小…衝撃吸収能力大
MODE3: VPOLE　大…収束速度大

4.4.2. 制御入力の導出

スライディングモードコントローラの制御入力 Vin は式
（13）で求められる．Vinは等価制御入力Ueq，到達則入力Urch，
適応則入力 Uadp の三つの入力の総和で表される．

Vin (k) = Ueq(k) + Urch (k) + Uadp (k) （13）

等価制御入力 Ueq は，偏差状態量を切換直線上に拘束す
るための入力であり，厳密には位相平面上の任意の場所に
おいて，偏差状態量をその場所にホールドする機能を持つ．

Ueq は，式（14）を満たす値として算出される．

(k+1) =    (k) （14）

ここで，σ(k)は切換関数であり，式（15）のスリーブ位置
およびスリーブ位置目標値から求められる偏差 Esc(k)を用
いて，式（16）で定義される．

Esc (k) = Psc(k) – Psc_cmd (k) （15）

(k) = Esc(k) + VPOLEEsc (k–1) （16）

式（10），（15），（16）を式（14）に代入し整理すると，Ueqは
式（17）のように求められる．

Ueq (k) =     {(1 – VPOLE – a1)Psc (k) + (VPOLE – a2)Psc (k – 1)

+ Psc_cmd (k + 1) + (VPOLE – 1)Psc_cmd (k)

– VPOLEPsc_cmd (k – 1) }

1
b1

（17）

到達則入力 Urch は，偏差状態量を切換直線へ載せる入力
であり，式（18）で表される．

Urch (k) = –            (k)
Krch

b1
（18）

Krch：到達則ゲイン

適応則入力 Uadp は，モデル化誤差や外乱を抑制し状態量
を切換直線上に載せる入力であり，式（19）で表される．

Fig. 6   Wavelet transform algorithm
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Uadp (k) = –                 (i)
Kadp

b1

k

i=0
（19）

Kadp：適応則ゲイン

4.5. 目標値算出

目標値として，Fig. 8 に示したシンクロナイザリングの
ボーク位置で一時保持されるランプ状軌道を用いる．この
とき，ボーク位置は設計公差の最大値が設定されるが，部品
ばらつきにより実際のボーク位置がずれると回転同期中の
スリーブ押付け力にばらつきが生じる．

そこで Fig. 9 に示す目標値保持部において，スリーブが
Psc_defを超えて停止した場合，SMCによる電圧フィードバッ
クで加算目標値 U fb_cmd まで Psc_cmd を変位させることにより
押付け力の安定化を図る．

式（20）－（24）にその演算式を示す．

Ufb (k) = Ufb_ini (k) + Urch_ufb (k) + Uadp_ufb (k) （20）

Urch_ufb (k) = –Krch_ufb    ufb (k) （21）

Uadp_ufb (k) = –Kadp_ufb       ufb (i)
k

i=0
（22）

ufb (k) = Eufb (k) + VPOLE_ufbEufb (k –1) （23）

Eufb (k) = Vin_ave (k) – Ufb_cmd （24）

U fb_ini(k)：電圧フィードバック初期値
Vin_ave(k)：入力電圧移動平均値
U fb_cmd：電圧加算目標値

５．実機テスト結果

5.1. VPOLE 可変の効果

目標値保持部がなく，VPOLE を－0.45一定，かつモード判
別をしない場合の試験結果を Fig. 10 に示す．Fig. 10 は，
前段からニュートラル位置を通過して次段に変速する際の
挙動である．シンクロナイザリング待機位置 Psc_def 近辺に
おいて，スリーブが一定速度で進行しているため，シンクロ
ナイザリングと衝突しシンクロナイザリングが弾性変形を
起こしている．これ以上の衝撃が与えられると，スリーブが
同期せずにギヤに押しこまれて，ドグ歯に跳ね返される恐
れがある．

同じく目標値保持部なしで，モード判別を行ってVPOLE を
可変とした場合の結果を Fig. 11 に示す．
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Fig. 10   Test results for constant VPOLE
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VPOLE 切換条件として，前述したモード判別条件を与え
る．スリーブ位置Pscがシンクロナイザリング待機位置Psc_def
まで移動し，スリーブ位置変化量 DPsc が MODE2 移行条
件を満たすと，VPOLE が－ 0.45から－ 0.75に変化してコンプ
ライアンスが高められる．この結果，Fig. 10のようなスリー
ブの跳ね返しが発生していない．

5.2. 目標値算出部の効果

シンクロナイザリングへの押付け力不足によるスリーブの
停止を防ぐために，目標値算出部を設けた．結果を Fig. 12

に示す．スリーブがシンクロナイザリング待機位置 Psc_defを
超え，MODE2 から MODE3 に移行してもスリーブが停止
していた場合，電圧フィードバックにより制御入力Vin(k)が
増大する．その結果，安定化された押付け力により，スリー
ブがゆるやかに次段のギヤに押し込まれている．また，およ
そ 350（msec）の短時間でシフト動作が行われている．

Fig. 12   Test results of for alteration of target value
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６．まとめ

SMC の切換関数の傾き VPOLE を変更することで外乱抑制
力を低下させ緩衝制御に用いた．これにより，制御対象であ
る AMT に対し，以下のことが実現できた．

（１）スリーブとシンクロナイザリングの間にコンプライア
ンスをもたせることにより，機械的な緩衝機構を用い
ることなく短時間（350msec）でのシフト動作が可能と
なった．

（２）電圧フィードバックにより，スリーブが停止した際に
入力電圧を増加することで，変速時のスリーブの押付
け力を安定化した．これにより，シフト動作中のスリー
ブの跳ね返しや停止およびシンクロナイザリングの破
損を防ぐことができた．
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論文

杉　本　千　早＊ 梅　本　　　篤＊ 清　水　康　夫＊

Chihaya SUGIMOTO Atsushi UMEMOTO Yasuo SHIMIZU

電磁機構を用いた自在バルブタイミングシステムの研究
Study on Variable Valve Timing System Using Electromagnetic Mechanism

ABSTRACT

The elimination of the throttle has recently attracted
attention as a means of improving fuel economy through
the reduction of pumping loss. The research described
in this paper concerned fuel economy, noise and
vibrat ion performance and wide-open throt t le
per formance  in  an  engine  equipped  wi th  an
electromagnetic variable valve timing mechanism to
enable the throttle to be eliminated.

A high-efficiency mechanism equipped with a low
voltage drive method from considerations of practical use
and constant voltage opening and closing control that has
realized short and stable valve contact speed were
developed. In comparison with a conventional cam-
driven valvetrain, this new valve mechanism has
achieved a simulation-based improvement of 7% in fuel
economy in the 10.15 mode and a roughly 20% increase
in torque at low to mid engine speeds through
opt imizat ion of  valve t iming and scavenging
effectiveness. In addition, the combination of compact
type-integrated hydraulic tappet, dual over-excitation
constant voltage control and resin engine cover, has
enabled the engine to record the same noise level when
idling as an engine with a conventional valvetrain.

＊栃木研究所

要　　旨

近年燃費向上技術としてポンピングロスを低減できるノ
ンスロットル化が注目されている．本研究はノンスロット
ル化を実現した電磁式自在バルブタイミング機構（以下電磁
バルブ）搭載エンジンの燃費，全開性能，音振動性能に関す
るものである．

実機搭載を考慮した低電圧駆動方法による高効率な機構
と安定かつ低着座速度を実現した定電圧バルブ開閉制御を
開発し，その結果,従来のカム機構動弁系に対し，10.15モー
ド燃費シミュレーションで７％の向上，バルブタイミング
の最適化と掃気効果により低中回転域で約 20％のトルク向
上を達成した．また小型内蔵油圧タペットと２回過励磁定
電圧制御，樹脂エンジンカバーの組合せによりアイドル時
従来の動弁系と同等の騒音性能を得ることができた．

１．まえがき

４サイクルエンジンの燃費向上技術として，ノンスロッ
トル化によるポンピングロス低減の試みが多くおこなわれ
ている．その手法として吸気弁開閉時期の可変による吸入
空気量調整方式（１） ­ （６）やカムと吸気弁の間に介在する油圧を
バルブリフト中に開放し，吸気弁閉弁時期を変更する油圧
駆動弁方式（７）や中間レバーと偏心カムシャフトを用い，中
間レバーの基部とローラフォロア間の作動カーブの接触部
を変えることでバルブリフト量を変化させ，量産化したメ
カニカル方式等が挙げられる．しかし環境適合性や機構の
複雑さからの部品点数増大の問題があった．そこでシンプ
ルでバルブタイミング自由度が高い電磁バルブの機構と制
御，エンジン性能について研究をおこなった．

２．電磁バルブの基本原理と動作モード

Fig. 1 に示すように電磁バルブ作動の基本は，スプリン
グと運動系の自由振動でありフリクションと構造減衰分を
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Fig. 1   Basic principle of electromagnetic valve
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電磁石で吸引し保持する原理である．従来のカムプロ
フィールと比較して Fig. 2 に示すように，バルブ挙動は電
磁石への通電タイミングで制御し，回転数によらずリフト
時間は一定である．そのためクランクアングルに対するプ
ロフィールは，低中回転域では矩形波であり体積効率を向
上させることができる．また，バルブタイミングは開閉共に
完全自在化が可能で，吸排気脈動の利用やポンピングロス
低減をねらいとしている．

動作モードを Fig. 3 に示す．バルブとアーマチュアは初
期状態（図中央）では，上下のスプリング力のつりあいによ
り，バルブリフトの中間位置に静止している．運転指示が作
動状態になると，上下コイルにある周期を持って交互に通
電しアーマチュアを振動吸引させ全閉にする（図左）．その
後は連続動作し（図右），運転指示が停止状態になると全バ
ルブは一斉に動作を終了し中立位置（図中央）に戻る．

Fig. 2   Comparison of electromagnetic valve profile
and conventional valvetrain profile

Fig. 3   Motion of electromagnetic valve
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Fig. 4   Structure and hydraulic tappet and lift sensor
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Fig. 5   Electromagnetic valve management system

Table 1   Valvetrain specifications

Valve diameter (IN/EX) (mm)

Valve lift (IN/EX) (mm)

IN maximum spring force (N)

EX maximum spring force (N)

30/24

7/6

480

550

42V

DriverECU Valve
actuator

14V

ECU

Timing sensor

Injector, Ignition etc

Lift
sensor

３．構造とシステムの概要

研究に使用した電磁バルブの主要構造と諸元を Fig. 4 と
Table 1 に，システムを Fig. 5 に示す．

構造は四角いアーマチュアディスクにシャフトが固定さ
れその上下にスプリングを持ち，上部のシャフトの先端に
はリフトセンサ，下部のシャフトとバルブの間にはバルブ
緩衝機構用の小型油圧タペットを内蔵している．各部の摩
耗や熱膨張を考慮し，全閉側では先にバルブが着座しその
後アーマチュアが吸引される分離機構を持っている．これ
は従来のカム機構動弁系でいうタペットクリアランスに相
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当する．また筒内圧の影響を抑えるため，インテーク側より
エキゾースト側のスプリング荷重を上げている．ヨークは
渦電流損失低減とコスト削減をねらいとした珪素鋼鈑の積
層構造で，その中に樹脂ボビン付きコイルが巻かれている．
電磁バルブのシステムはタイミングセンサのみを共有し，
ECU，Driver は専用のものであり既存の ECU に追加して
いる．また各バルブは実機搭載を考慮し 42Vの低電圧で駆
動され，リフトセンサの信号により個別に制御させている．

４．シミュレーションによる高効率化の検討

バルブタイミングの完全自在化により吸入空気量をコン
トロールし，ノンスロットル化を実現させ燃費向上をはか
るにあたり，消費電力性能は燃費に大きく影響を及ぼす．一
般的に消費電力を低減する手法として磁路面積増大による
吸引力向上，漏れ磁束の低減，材料特性の向上，積層化によ
る渦電流損失低減，コイル冷却等が挙げられる．

今回用いた珪素鋼の B（磁束密度）­H（磁界）特性を Fig. 6

に示す．高磁界領域では磁束密度が飽和しているのがわか
る．これをもとに静磁場シミュレーションにて吸引力を，電
気･機械連成シミュレーションにおいては電圧を印加し電流
が流れ，磁束が発生しアーマチュアが吸引されるという実
挙動メカニズムと吸引時の急激な磁束変化により発生する
渦電流損失を解析し，いくつかのパターンを計算すること
で低消費電力な積層構造と駆動方法を見出した．

微少距離時の吸引力シミュレーションと実測の比較を
Fig. 7 に示す．飽和領域で差はあるが良い精度を得ている．

電気･機械連成シミュレーションの変圧器モデルと結果を
Fig. 8に示す．式（１），（３），（４）は左側，式（２）は右側回
路を表し，自己，相互インダクタンスともに時間の関数とな
る．これはB­H特性が非線形であり透磁率が変化すること，
アーマチュアの変位にともなって磁気抵抗が変化すること
による．したがって電流 I

1
 に伴う誘導起電力の発生に対し，

L
1
 と

dt

dI1 の積だけでなく I
1
 と

dt

dL1 の積も寄与する．リフト中
は電流が立ち上がっても吸引力は直ぐに立ち上がらず，微
少距離になると急激な特性を示す．また，渦電流損失におい
ては急激な磁束の変化時に発生し，アーマチュアが保持さ
れている時は発生しないことがわかる．
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上式の M は相互インダクタンス，μは磁性体の透磁率，
μ0 は空気中の透磁率，I は有効磁路長さ，A は有効磁路断
面積，N はコイル巻き数，x はアーマチュアリフトを表す．

Fig. 6   Magnetic flux and magnetic field
characteristics
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５．消費電力性能

このようなシミュレーション結果をもとに高効率な積層
構造の電磁バルブを搭載した４気筒エンジンを作成し，実
機エンジンにてコイル端子間の消費電力を測定した結果を
Fig. 9 に示す．1500rpm IN・EX 片バルブ休止駆動で約
150W，16バルブ駆動でスリッパータイプ動弁系と同等の約
300Wの性能を達成した．

Fig. 9   Comparison of electric power consumption
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タイミングを制御する方法である．通電開始制御とは，バル
ブの安定動作と着座速度低減の両立をねらいとし通電開始
タイミングで着座速度が決定させることからバルブの移動
時間を計測して，目標値と比較し次サイクルの通電開始タ
イミングを求める方法である．

通電終了制御とは，通電終了タイミングでバルブタイミ
ングが決定させることから残留磁束の影響による遅延時間
のバラツキを補正し，通電終了から１mm リフトまでの時
間を計測して次サイクルの遅延時間を補正する方法である．
さらに着座判定検知システムを持ちフェイルが発生しバル
ブが中立位置状態に至った時，エンジン性能への影響が大
きいことからフェイル発生タイミングにより閉弁側または
開弁側へ吸引する．

７．騒音振動性能

従来の動弁系機構は，バルブ着座時の衝撃音と耐久性を
考慮し緩衝曲線が存在する．しかし電磁バルブは緩衝曲線
がなく微少距離になるほど急激な吸引力特性になることか
らバルブ，アーマチュア着座時の衝撃音が課題である．

機械騒音に対する動弁系騒音寄与率は，アイドル時が最
も高いため，簡易無響室においてヘッド単体アイドル時の
上方近接音評価をおこなった結果を Fig. 11 に示す．電磁
バルブは従来のカム機構動弁系に対し音圧レベルで（以下
SPL：Sound pressure level）約 19dB の悪化であった．

これに対し Fig. 12 と Fig. 13 に示すように定電圧過励
磁制御を２回過励磁制御にすることにより着座近傍の急激
な吸引力特性を抑制しアーマチュアの着座速度を 0.45から
0.1m/secまで低減させ，その結果ヨークへの衝撃加速度も
1/4 以下に低減した．さらに Fig. 14 と Fig. 15 に示す小
型内蔵油圧タペットとの組合せにより 15dB の低減効果と
樹脂のエンジンカバーとアイドル回転数低下により従来の
カム機構動弁系と同等の騒音性能を得ることができた．

Fig. 10   Control principle
Fig. 11   Controlling methods, structural difference and

effects
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６．制御システム

制御の基本原理を Fig. 10 に示す．バルブリフト中は定
電圧制御，保持時は定電流制御をおこなっている．一般的に
知られている定電流制御はバルブリフト中フリクション等
の外乱を受けると自由振動の到達距離が小さくなり，アク
チュエータのインダクタンスの変化が鈍く電流が流れやす
くなるが，電流一定のため電圧が縮小し吸引力を減少しよ
うとする方向に働く．それに対し本制御は電圧一定のため，
電流が成長し吸引力を増大する方向に働くことにより安定
した挙動を得ることができる．定電圧制御の手法は各バル
ブの実変位をリフトセンサで検出し目標値と比較して通電
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８．実機性能

実機性能試験に用いたエンジン諸元を Table 2 に，実機
燃費性能結果を Fig. 16 に示す．自在バルブタイミング化
によりノンスロットル運転が可能となり，インテークバル
ブクローズタイミングの遅閉じ化により，従来のカム機構
動弁系に対し消費電力込みで 10％の BSFC 向上効果を確
認した．その時の PV 線図を Fig. 17 に示す．遅閉じ効果
によりポンピングロスが低減していることがわかる．（軸出
力 2.9kW at 1500rpm，片バルブ休止運転）

さらに 10.15モード燃費シミュレーション解析をおこ
なった結果，７％の燃費向上効果が得られた．
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Fig. 12   Overexcitation control under constant voltage
condition

Fig.  13   Dual overexcitation control under constant
voltage condition

Fig. 14   Hydraulic tappet

Fig. 15   Hydraulic tappet effect

Table 2   Test engine specifications

Fig. 16   Comparison of fuel consumption values

Fig. 17   Pumping loss reduction
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Fig. 18   Wide-open throttle performance
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実機全開性能結果を Fig. 18 に示す．インテークバルブ
のクローズタイミングを下死点にすることで実行程容積を
増加させ，さらに吸排脈動を利用した掃気による体積効率
向上により低中回転域で約 20％のトルク向上を達成した．
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９．まとめ

実用性のある低電圧（42V）駆動方式を用いて高効率な電磁
バルブ機構を開発し，以下の結果が得られた．

（１）電磁バルブを用いてノンスロットル化することにより，
従来の動弁系に対し BSFC で 10％（軸出力 2.9kW at
1500rpm），10.15モード燃費シミュレーションで７％
の向上効果を確認した．

（２）最適なバルブタイミングと掃気効果を利用し，低中回
転域で約 20％のトルク向上を得た．

（３）通電開始と終了制御の組合せにより安定したバルブ挙
動と低着座速度を達成した．

（４）小型内蔵油圧タペットと２回過励磁定電圧制御，樹脂
エンジンカバーの採用により，アイドル時カム機構動
弁系と同等の騒音性能を達成した．

（５）静磁場と変圧器モデルの電気機械連成シミュレーショ
ンを組合せることにより，実動時の渦電流損失や銅
損，機械仕事，投入エネルギーなどのメカニズムを解
析した．
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小型二輪車用４ストロークエンジンの
クランクケース強制換気システムの開発

Development of Positive Crankcase Ventilation System of Four-stroke Engine

for Small Motorcycles

ABSTRACT

In motorcycle engines, blow-by gas is generally
introduced into intake system including air cleaner  to
decrease blow-by emission inside crankcase. There was
concern in the previous system that some running
conditions might shorten an interval of oil change. Those
phenomena were caused by mixing of water or gasoline
in the blow-by gas into engine oil. In order to control
the phenomena, a new positive ventilation system of the
crankcase was developed. In the new system, fresh air
was introduced into the crankcase by pressure fluctuation
in the crankcase. The fresh air ventilates the crankcase.
Comparing to the previous system, the developed
Positive Crankcase Ventilation system has decreased the
density of the water and the gasoline contained in the
engine oil: water by 73% and gasoline by 42%.

＊朝霞研究所

要　　旨

一般に，二輪車用エンジンでは，クランクケース内に発
生するブローバイガスエミッションを低減するために，エ
アクリーナを含む吸入系の経路にブローバイガスを導いて
いる．このシステムの場合，走行条件によってはブローバ
イガス中に含まれる水分及びガソリン成分がエンジンオイ
ル内に混入するため，オイル交換のインターバルが短くな
る．それらの混入を低減するために，クランクケース内を
強制的に換気するシステムを開発した．このシステムはク
ランクケース内の圧力変動により新気をクランクケース内
に吸入させて，クランクケース内を強制的に換気する構造
になっている．このクランクケース強制換気システム

（Positive Crankcase Ventilation system: PCV system）に
より，従来のシステムに対してエンジンオイルに含まれる
水分濃度を 73％，ガソリン濃度を42％低減することがで
きた．

１．はじめに

1999年まで日本で販売されていた排気量 50cm3 スクータ
のほとんどは２ストロークエンジンを搭載していた．Honda
は 1999年に低エミッション，燃費向上のために日本で初め
て水冷４ストロークの排気量 50cm3 のエンジンを搭載した
スクータを発売した．このスクータは日常の交通手段として
使用されている．その走行条件によっては，ブローバイガス
中に含まれる水分及びガソリン成分がエンジンオイル内に混
入するためオイル交換インターバルが短くなる（１）．

我々は，これらの混入を低減してオイル交換のインター
バルを長くするため，小型モータサイクル単気筒エンジン
用のクランクケース強制換気システム（Positive Crankcase
Ventilation system: PCV system）を開発した．このシステム
は従来のPCV システムと異なりワンウェイバルブとソレノ
イドバルブを持つ．このシステムは2004年２月に日本で発

売された Smart Dio Z4に採用された．そのスクータの外観
を Fig. 1 に示す．

Fig. 1   External view of Smart Dio Z4

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_24
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２．エンジン仕様

2004年２月に発売したスクータに搭載された４ストロー
ク水冷エンジンの仕様を Table 1 に示す．ラジエータはク
ランクケースの右側に配置され，クランクシャフトに取り
付けられたファンで冷却される．ウォータポンプはマグ
ネットカップリングを介してカムシャフトから駆動される．
オイルセパレータはシリンダヘッドに配置した．燃料供給
システムには，このカテゴリ初の燃料噴射（Fuel Injection:
FI）システムを採用した．

Engine type
Valve train
Displacement (cm3)
Bore × Stroke (mm)
Compression ratio
Cooling system
Lubricating system
Fuel supply system
Power train

4-stroke, 1 cylinder
OHC 4-valve

49.9
38.0 × 44.0

12
Liquid cooled

Wet sump
Fuel injection
Belt converter

Blow-by gas

Blow-by gas

Cooled down

Condensed water
and unbumt gasoline

Water and gasoline
adhering on wall surface

Engine oil

Wide open throttle angle

Oil separator

Crankcase

Cylinder

Cylinder
head

Air
cleaner

PCV valve

Throttle valve

Fuel injector

Partial open throttle angle

Table 1   Specifications of test engine

Fig. 2   Generating mechanism of blending into oil

Fig. 3   PCV system for automobiles

３．エンジンオイルへの水分及びガソリン成分
の混入メカニズム

エンジン温度が低いとき，燃焼生成物である水と未燃ガ
ソリンがシリンダ壁面に液体として付着する．これらがシ
リンダ，ピストンリング，ピストンのすき間を通ってクラ
ンクケースに侵入するとともに，ブローバイガスに含まれ
る未燃ガソリンと水分がクランクケース内で冷却されるた
めに凝縮する．このようにしてクランクケース内に生じた
液状のガソリン，水がエンジンオイルに溶けこむ．その模
式図（２）を Fig. 2 に示す．

４．ＰＣＶシステム

4.1. システム概略

PCV システムはクランクケースに新気を導入するシス
テムである．導入された新気によってブローバイガス中の
水，ガソリンは希釈されるため，その露点が下がるので凝
縮しにくい．かつ，新気は液化したガソリン，水を気化さ
せる作用もある．したがって，このシステムはクランク
ケース内の水，ガソリンをエンジンの吸入系に排出するこ
とができる．四輪車に採用されている当社の PCV システ
ムの概要（３）を Fig. 3 に示す．インレットマニホールドの
負圧がこの新気の流れを作る．スロットル低開度時のアイ
ドル性能安定化のため PCV バルブを装備して流量を制御
している．スロットル高開度時のブローバイガスが多く，
かつインレットパイプの負圧が小さくなるため，ブローバ
イガスは新気ラインからも逆流する．したがって，新気ラ
インの取りつけ部及び PCV バルブ取りつけ部にオイルセ
パレータが必要である．ただし，小型二輪車に，従来のシ
ステムを採用することはできない．

以下にその理由を示す．
（１）アイドル時の吸入空気量は非常に少ないため，PCV バ

ルブでこの空気量を制御してアイドル性能を成り立た
せることは困難である．

（２）二輪車の多くは１気筒１スロットルボデーのためイン
レットパイプ負圧が四輪車に比べ小さいので十分な新
気が流れない．

（３）このシステムはクランクケースとシリンダヘッドの両
方に気液分離システムを設けなければならず，小型二
輪車用のコンパクトなエンジンでは配置が困難である．

したがって，我々はブローバイガスをインレットパイプ
に還元しない方法を考えた．

4.2. ワンウェイバルブ２個のＰＣＶシステム（仕様１）

通常，二輪車ではブローバイガスによる大気汚染防止の
ため，そのブローバイガスはエアクリーナに還元される．ス
クータの場合はレイアウト上の制約からシリンダヘッドに
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オイルセパレータを配置しその出口からエアクリーナのク
リーンサイドに還元している（Fig. 4）．そのシステムに追加
してリードバルブ式ワンウェイバルブを２個用いることに
よってクランクケース内の圧力変動を利用した往復型ポン
プを形成する（Fig. 5）．従来のブローバイガスをエアクリー
ナに導くチューブにリードバルブ式ワンウェイバルブを取
りつける．このワンウェイバルブの向きはシリンダからエ
アクリーナに流れる方向である．もう一つのワンウェイバ
ルブを新たにエアクリーナからクランクケースに配管した
チューブに取りつける．このワンウェイバルブの向きはエ
アクリーナからクランクケースに流れる方向である．この
システムを取りつけることによって Fig. 6 の流量特性を得
た．低速度では全還元ガス流量が多く，特に車速５km/hで
は新気流量はブローバイガス流量の約６倍となっている．

・新気（Fresh Air）：
PCV システムによりエアクリーナからクランクケースに
吸入される空気のこと

・全還元ガス（Return Gas）：
クランクケースからエアクリーナに還元されるガスのこと

・全還元ガス量（Flow Rate of Return Gas）：
新気流量　＋　エンジンブローバイガス流量

4.3. ワンウェイバルブ１個のＰＣＶシステム（仕様２）

仕様１には，エアクリーナに向うワンウェイバルブがオ
イルの劣化，及び水の凍結により閉塞したときクランク
ケース内の圧力が異常に上昇する懸案がある．そこで，
Fig. 5に示すエアクリーナに流れるほうのワンウェイバル
ブ１を外した．そのワンウェイバルブ１を外すことにより
流量が低下する懸念があったが，配管及びワンウェイバル
ブの特性を見直すことによってほぼ同等の流量を確保する
ことができた（Fig. 7）．Fig. 8 に各部の圧力を示す．

ピストンが下死点から上死点に移動するときクランク
ケース内の圧力はエアクリーナ内の圧力に対して低くなる

（Fig. 8のＡ）．その圧力差によってワンウェイバルブが開い
て新気をクランクケースに導く．同時にシリンダヘッドの
オイルセパレータ内の圧力もエアクリーナ内圧力に対して
低くなるためエアクリーナからオイルセパレータへの流れ
が発生する（Fig. 8のＢ）．その後ピストンが上死点から下死

Air
cleaner

Crankcase

Cylinder

Cylinder
head

Throttle valve

Oil separator

Fig. 4   Conventional blow-by return system

Air
cleaner

Fresh air

Crankcase

Cylinder

Cylinder
head

Throttle valve
Oil separator

One-way
valve 1

One-way
valve 2

Fig. 5   Spec. 1: PCV system with two one-way valves
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Fig. 6   Return gas characteristics in Spec. 1
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Fig. 7   Flow rate of return gas in Spec. 2

Fig. 8   Pressure fluctuation at 20km/h of vehicle
speed
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点に移動するときクランクケース内圧はエアクリーナ内圧
に対して高くなる（Fig. 8 のＣ）．その圧力差によってワン
ウェイバルブが閉まりブローバイガスと新気が混ざり合っ
た全還元ガスがオイルセパレータを通ってコネクティング
チューブに送り出される．このようにクランクケース内の
圧力変動でワンウェイバルブを作動させることによってク
ランクケース内に新気を導入する．

4.4. ワンウェイバルブ１個とソレノイドバルブ仕様（仕様３）

エンジン高回転領域は全還元ガス中のオイル分離性能向
上のために，またアイドル近傍の低回転低負荷領域はアイ
ドル性能向上のため新気を制御する必要がある．そのため
に仕様３としてソレノイドバルブを仕様２に追加した．こ
のソレノイドバルブはECU によってマップ制御される．制
御の基本はエンジンがアイドリング時に PCV システムを
OFF ，走り出したら ON にする（Fig. 9）．高回転側はオイ
ル分離性能向上のために PCV システムは OFF とした．

PCV system solenoid valve OFF
PCV system solenoid valve ON

High
revolution
range

Practical use range

T
hr

ot
tle

 o
pe

ni
ng

Engine speed

Vicinity of idling

Air-cleaner

Oil separator

Lead valve Solenoid valve

Return gas
Fresh air

Fig. 9   Solenoid valve control map

Fig. 10   PCV system for Smart Dio Z4

の CO 濃度を測定した結果，還元ガス中に含まれる HC の
影響で PCV システム有り仕様の排ガス中の CO 濃度は PCV
システム無し仕様に対して若干増える（Fig. 12）．そして，
ECE­40 モードによるマスエミッションにおいても CO 値
が６％ほど多くなる．ただし，この増加分を考慮してセッ
ティングをおこなうことにより増加分をなくすことは可能
である．
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Fig. 11   Flow rate of return gas of Smart Dio Z4５．Smart Dio Z4 のＰＣＶシステム仕様

Smart Dio Z4 に採用した仕様３に基づく PCV システム
をFig. 10に示す．PCVシステムのリードバルブ式ワンウェ
イバルブはクランクケースの上部に，またソレノイドバル
ブはリードバルブとエアクリーナの間に配置されている．
オイル分離性能，及びエンジンオイルの水分含有率とガソ
リン含有率の低減効果を基に全還元ガス流量を Fig. 11 に
示す流量特性に決めた．新気は，最大でブローバイガスの
6.5倍ほど流れる．流量特性はリードバルブの板厚，リード
バルブのリフト量などによって制御した．このようにエン
ジンからエアクリーナに導かれる全還元ガス流量はPCV シ
ステムによって大幅に増加するためにオイルセパレータの
気液分離機能を向上させる必要があった．そのためシリン
ダヘッドカバー上部に設けたラビリンス構造にて対応した．
また，新気ライン側のリードバルブ取りつけ部には新気が
エアクリーナから流れてくるためオイルセパレータは必要
ないことを確認した．

Fig. 11に示す流量特性によるクルーズ走行での排ガス中
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Fig. 12   Concentration of CO in exhaust gas

5.1. 実走テストによる水分含有率とガソリン含有率の低

減効果確認

5.1.1. 試験条件

テストモードは低速短距離走行である．１回の走行距離
は２km でそれを 40 サイクルおこなった．
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5.1.2. 気象条件

気温は0 ­ 7℃，相対湿度は43 ­ 88％の環境である（Fig. 13）．

この実走テスト 40 サイクル後のエンジンオイルに含ま
れるガソリンの成分分析をガスクロマトグラフィ－（Gas
Chromatography）を用いておこなった．その結果を Fig. 15

に示す．Retention time（RT）が小さい低沸点成分から RT が
大きい高沸点成分までPCV 有りのオイル中のガソリン成分
が PCV 無しに対して減少している．それが PCV システム
の効果であり，そのガソリン成分の割合を比較したものを
Fig. 16 に示す．PCV 有無にかかわらずその構成比はほぼ
同じである．また，新ガソリンに対してエンジンオイル中の
ガソリンは低沸点成分が少なく高沸点成分が多い．低沸点
成分は燃焼室内で気化，燃焼しやすく，かつクランクケース
内に侵入してもブローバイガスとしてエアクリーナに還元
される割合が多いためと推定される．
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Fig. 14   Test results of running test
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5.2. テスト結果

PCV システム装着車と未装着車を同時に走らせ PCV シ
ステムの効果を評価した．その結果，PCV システム未装
着車に対してガソリン濃度は 42％，水分濃度は73％低減
した（Fig. 14）．
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６．まとめ

（１）低温時の短距離走行の繰り返しによってエンジンオイ
ルに水，ガソリンが蓄積される．そのガソリン成分は
新ガソリンと比較して低沸点成分が少なく高沸点成分
が多い．

（２）４ストローク小型水冷 50cm3 エンジンに本 PCV シス
テムを採用することによりエンジンオイル中の水分濃
度の低減率 73％，ガソリン濃度の低減率 42％が得ら
れた．
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論文

佐　藤　孝　之＊ 川　内　昌　司＊

Takayuki SATO Syouji KAWAUCHI

ILSAC GF-4対応0W-20ガソリンエンジンオイルの開発
Development of ILSAC GF-4 0W-20 Gasoline Engine Oil

ABSTRACT

This paper describes the development of an 0W-20
engine oil meeting the ILSAC GF-4 engine oil standard
which will go into effect from July 31st, 2004.

The GF-4 engine oil standard stipulates upper limits
for phosphorus and sulfur content in oil to prevent
poisoning the exhaust system components, but the new
standard has generated concerns about the acceleration
of wear of engine parts. Each additive in the newly
developed has been selected to improve anti-wear
performance. In addition, the contribution of kinematic
viscosity and HTHS viscosity to engine motoring friction
has been verified, and the molecular weight of the
viscosity index improver has been optimized to achieve
the higher fuel economy requirement in GF-4.

The newly developed engine oil was evaluated in GF-
4 standard tests and was confirmed to meet GF-4
performance.

＊栃木研究所

要　　旨

2004年７月 31 日から運用が開始される ILSAC エンジ
ンオイル規格 GF­4に対応した 0W­20エンジンオイルを開
発した．

GF­4規格ではオイル消費による排気デバイスの被毒抑制
のためにオイル中へのリン・イオウの添加量上限値が規制
されている．新開発のエンジンオイルは，懸案となる耐摩耗
性能を向上するためにオイル添加剤処方の見直しをおこ
なっている．また，より高い省燃費性能要求に対応するため
に，動粘度と HTHS 粘度のエンジンモータリングフリク
ションへの寄与度を検証し，粘度指数向上剤の分子量を最
適化した．

規格試験をおこない，本オイルが GF­4 に対応している
ことを検証した．

１．まえがき

近年，自動車への環境負荷低減要求は高まっており，エ
ンジンオイルについても例外ではない．一般的な環境対応
ハード技術は採用された新型車種のみに効果をもたらすが，
エンジンオイルの場合，環境対応ハード技術が反映されて
いない既販車においても効果を期待できるために，環境負
荷低減の効果は大きい．Honda は燃費性能向上による環境
負荷軽減にいち早く着目し，省燃費エンジンオイルの技術
開発と市場導入を進めてきている（１），（２）．

1994年から米国自動車メーカ（GM, Ford, Daimler­
C h r y s l e r ）と日本自動車工業会（J a p a n  A u t o m o b i l e
Manufacturers Association: JAMA）は市場におけるオイル
品質の維持・省燃費性向上を目的として International
Lubricant Standardization and Approval Committee

（ILSAC）規格を発足し，Fig. 1に示すように米国のエミッ
ション・燃費規制に同期するよう規格改定をおこなってき
た．アメリカ環境保護局（Environment Protection Agency:
EPA ）は ILSAC 規格が改定されるごとにエンジンオイル
使用に関するガイドラインを発行しており，2004年７月
31 日から導入される新規格 GF­4 は 2005年モデルから
使用を許可している（３）．なお，新規格GF­4は現行規格GF­
3 に対してエンジンオイル中のリン（Phosphorus）とイオ
ウ（Sulfur）の元素量規制強化による排気デバイスの被毒防
止性能（Catalyst compatibil ity），酸化安定性能（High
temperature oxidation stability）および省燃費性能（Fuel
efficiency）を特に向上させていることが最大の変更点であ
る（４）．Honda では EPA ガイドラインに則ってエンジン
オイルを使用していることから，新規格に準拠したエンジ
ンオイルを開発した．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_25
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２．開発のねらい

新規格 GF­4 対応エンジンオイル開発に際して以下の２
点を主要なねらいとした．

（１）油中元素量の規格適合
リン量 （0.06％以上，0.08％以下）
イオウ量（0.5％以下）

（２）省燃費性能の向上
リンおよびイオウはエンジンオイルに使用される添加剤

に含まれる元素であり，規格による上下限値規制は添加剤
の処方（タイプ，量）を制限する．エンジンオイル中のリンお
よびイオウ量について GF­3，GF­4規格規制値と GF­3 市
場平均値の位置付けを Fig. 2 に示す．

各規制値に対し現行の処方ではイオウ量よりリン量の対
応が優先度は高いことがわかる．本開発ではリン量の適正
化，ついでイオウ量について検討し，省燃費性能の向上を図
ることとした．

３．エンジンオイル仕様の検討

エンジンオイルへの基本的な要求性能は，減摩・冷却・
密封・防錆・清浄・動力伝達を満たすよう基油（Base Oil: B/
O），添加剤（Detergent Inhibitors: DI）と粘度指数向上剤

（Viscosity Index Improvers: VII）を選定し配合されており，こ
れらを個別に検討した．

3.1. 基油

American Petroleum Institute（API）では基油の種類を五つ
のカテゴリー（Table 1）に分けている（５）．Gr.I から III は原
油から蒸留精製されて得られる鉱油（Mineral oil），Gr.IV，V
は合成油（Synthetic oil）に類別され，さらに鉱油は含まれる
イオウ量，飽和分（Saturate）の割合と粘度指数（Viscosity
index）で細分されている．Honda では従来から Gr.III を採
用しており本開発においてもGr.III を採用することとした．
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Fig. 2   Standard limits and xxW-20 market average for
phosphorus and sulfur content in engine oil

Table 1   API base oil interchange guidelines

Gr.I

Gr.II

Gr.III

Gr.IV

Gr.V

Base oil
category Sulfur [%]

and/or

Saturate [%] Viscosity index

0.03 <

≤ 0.03 and

and

< 90

90 ≤
90 ≤≤ 0.03

80 to 120

80 to 120

120 ≤
All polyalphaolefins (PAOs)

All others not included in Gr.I,II,III or IV

Fig. 1   US emissions/FE regulations and engine oil
standards
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GF-3 GF-4GF-2

Sulfur

95 96 97 98 99 00 01 02 03 04 05 06 07Model Year
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94

SH

GF-1

SJ SL SM

0.12%max

Maskie
Act

Tier1 LEV Tier2

LEV1 LEV2

0.10%max 0.06%min
0.08%max

0.5%max*1
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E
ng

in
e 

oi
l s
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CAFEU
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27.5mpg

20.7mpg 21.0

*1; 0W-20, 5W-20, 0W-30, 5W-30
*2; 10W-30
*3; Weighted Piston Deposit (Merit rating)

*4; 0W-20, 5W-20
*5; after 16hrs aging
*6; after 96hrs aging

100k mile 120k mile

21.6

Test

Min. limit*4 2.0%*5

1.7%*62.7% 2.3%*5

2.0%*6
1.4%*5
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Sequence
III-G

Sequence
III-F

Not required 3.5P

Viscosity
increase

375%max
at 64hrs

64hrs max
to 375%

275%max
at 80hrs

150%max
at 120hrs

W.P.D*3

Min. limit 4.0P

120k mile

22.2

Federal

California

LDV

LDT

100k mile

3.2. 添加剤

エンジンオイルに求められる基本性能を満たすために多
様な添加剤が使用されている．各種添加剤の機能，代表物質
およびリンとイオウの有無を Table 2 に示す．エンジンオ
イルでは，リンはイオウに比べると使用される添加剤の種
類が限定されており，極圧剤（Extreme pressure agents）と酸
化防止剤（Oxidation inhibitors）に存在する．現在は極圧剤の
リン系（Phosphorus type）はほとんど使用されておらず，有
機金属系のZnDTP（Zinc dithiophosphate）が極圧剤として性
能・入手性からほぼすべてのエンジンオイルに使用されて
いる．また，ZnDTPは酸化防止機能も有しており非常に優
れた添加剤として知られている．今回の GF­4 規格対応に
てリン添加量を低減することは ZnDTP の添加量を減らす
ことにほかならず，ZnDTP の機能を補完する手法を見出す
必要がある．

まず，ZnDTP の主機能である摩耗防止性能について
ZnDTP 添加量の影響を確認した．現行 GF­3規格に適合
したエンジンオイルの油中リン量が動弁系カムノーズ摩
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耗量に与える影響ついて摩擦調整剤（Friction modifiers:
FM）であるMoDTC（Molybdenum dithiocarbamate）の有
無を比較として実施した試験結果を Fig. 3，試験条件を
Table 3 に示す．

ZnDTP はその分解物と金属面が化学反応によりリン酸塩
皮膜を生成することで摩耗・焼付を防止する（６）．MoDTC が
添加された場合，ZnDTPと自身の分解によりしゅう動面に
MoS2 が生成され効果的な摩擦低減および摩耗・焼付防止性
能を発揮するものと考えられている（７），（８）．MoDTC との併
用により ZnDTP の低減による摩耗をある程度抑制するこ
とはできるものの摩耗量は上昇する傾向が確認された．し
かしながら，MoDTC が添加された処方であれば摩耗につ
いては MoDTC の更なる有効活用により GF­4 のリン量規
制範囲内において現行と同等かそれ以上の性能を確保でき
ると予測した．一方，清浄分散剤（Detergent­dispersant

additives），特に無灰系分散剤（Ashless dispersant）は，
ZnDTP との間に相互作用があるため MoS2 の生成にも影響
を及ぼす．そこで，本開発では清浄分散剤の最適化をおこな
うことでしゅう動面への MoS2 の生成を増加させ，摩耗防
止・摩擦低減を図った．現行 GF­3 仕様のオイル（Current
GF­3）とその清浄分散剤を変更した試製オイル（Study oil）に
て Schwingung Reibung Verschleiß（SRV）試験をおこなった

（９），（10）．試験条件を Table 4 に示す．Disk 試験片表面上の
モリブデン化合物の結合エネルギーを X 線光電子分光分析

（X­ray Photoelectron Spectrometer: XPS）にて測定し比較し
た結果を Fig. 4 に示す（11）．

MoS2の結合エネルギー（229eV）は清浄分散剤を最適化す
ることで GF­3 仕様のオイルより強いことが確認され表面
上に生成される MoS2 分子は多くなっているものと予測さ
れる．

L4, 2.2L, MPIEngine

SOHC, 4valve, Slide-typeValve train

2 000   /    0     Engine speed [rpm]

Oil temperature [°C] 90 - 95 / 20 - 30

Water temperature [°C] 80 - 90 / 15 - 25

Test duration [cycle] 300
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)
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MoDTC

With
MoDTC
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Fig. 3   Cam wear level in Honda valve train wear test

Table 3   Valve train wear test conditions

Table 4   SRV test conditions

15Pin

80Temperature [°C]

200Load [N]

50Frequency [Hz]

1.0Sliding distance [mm]

20Test duration [min]

Diameter [mm]

Length [mm]

Material

24Disk Diameter [mm]

Thickness [mm]

Material DIN 100Cr6

6.9

DIN 100Cr6

22

Fig. 4   XPS analysis in SRV test
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MoS2

SRV test

Load

Oil

Study oil

Current GF-3

Additive

Extreme
  pressure
    agents

Oxidation
  inhibitors

Detergent
  -dispersant
    additives

Friction
  modifiers

Viscosity
  index
   improvers

Carrier oils

Anti-wear
Anti-seizure

Chain
  reaction stop

Detergency

Sludge
  dispersancy

Friction
  reduction

Viscosity
  adjustment

Function Typical chemicals

Phosphorus type

Phenol type

Sulfonate type

Amin type

Organometallic type

Polymethacrylate

Solvent of
  additives Mineral oil

Sulfur

Others

Salicylate type

Amine type

Imide type

Ester type

Olefine copolymer

Sulfur type

Chlorine type

Sulfur type

Organometallic
  compound type
    (Zinc dithiophoshate)

Peroxide
  decomposition

Phenate type

Organometallic
  compound type
    (Zinc dithiophoshate)

Phos
-phorus

Table 2   Typical engine oil additives
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3.3. 粘度指数向上剤

エンジンフリクションはしゅう動部における摩擦抵抗，
流路抵抗・攪拌抵抗に大別され，前者は HTHS 粘度（High
Temperature High Shear viscosity），後者は動粘度

（Kinematic viscosity）の影響が大きいと考えられる．エンジ
ンオイルによる省燃費性を検討するにあたり，HTHS およ
び動粘度のエンジンフリクションへの寄与度を検証した．
なお，エンジンフリクションはモータリング時のものとし，
頻度の高い走行状態のエンジン回転数を選定した．対象と
したエンジン諸元を Table 5 に示す．

各粘度のエンジンフリクションへの寄与度は Fig. 5 に示
すように 80℃以下では動粘度，80℃以上ではHTHS 粘度
の影響が大きくなった．このことから効果的なエンジンフ

リクション低減手法としては HTHS 粘度と動粘度の適度な
バランスが必要であることがわかる．150℃におけるHTHS
粘度一定（2.6mPa･s）の下で，粘度指数向上剤の分子量を変
えた際の 60，80，100℃における HTHS 粘度と動粘度を調
べた．Fig. 6 に示すように HTHS 粘度と動粘度は相反する
関係を持つことから最適な粘度設定が得られる分子量を選
定した．

４．性能確認結果

以上の検討結果から試製されたオイル（Prototype GF­4 oil）
の性能を確認した．オイル仕様を Table 6 に示す．本論文
では，リン量低減による懸案である酸化安定性，摩耗と省燃
費性能について確認した結果を述べる．

4.1. 酸化安定性

高温に対するオイルの酸化安定度を Indiana Stirring
Oxidation Test（ISOT）にて評価した．現行 GF­3 オイル

（Current GF­3 oil）を比較油とした試験結果を Fig. 7 に，試

Table 5   Test engine specifications

L4, 2.0L, MPIEngine

DOHC, 4valve
Roller-type rocker-arm

Chain-driven

Valve train

86.0 × 86.0Bore × Stroke [mm]

Compression ratio 9.7

Fig. 5   Contribution of viscosity to engine motoring
friction

Fig. 6   Viscosity characteristic by VII molecular weight
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Table 6   Properties of test engine oil

Current GF-3 oil

AFormulation (DI)

0W-20Viscosity grade

Kinematic viscosity
[mm2/s]

34.8

7.85

HTHS viscosity [mPa·s] 2.6

Phosphorus [%] 0.10

Friction modifier MoDTC-A

Prototype GF-4 oil

B

0W-20

33.4

8.02

2.6

0.08

MoDTC-B

Gr.IIIBase oil Gr.III

Sulfur [%] 0.30 0.25

Viscosity index improver PMA-A PMA-B

40 [°C]

100 [°C]

150 [°C]

K
in

em
at

ic
 v

is
co

si
ty

 c
ha

ng
e 

(%
)

@
10

0°
C

0 20 40 60 80

Duration (hr)

Prototype GF-4 oil

Current GF-3 oil

-8

-6

-4

-2

-10

0

Fig. 7   Kinematic viscosity change in ISOT
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験条件を Table 7 に示す．Prototype GF­4オイルは現行 GF­
3 オイルと比較して高温酸化による粘度上昇を抑制してい
ることがわかる．

4.2. 耐摩耗性

耐摩耗性については前述したHondaエンジンによる動弁
系摩耗試験と GF­4 規格で規定されている Sequence IV­A
動弁系摩耗試験（ASTM D 6891）により評価した．Honda エ
ンジンによる動弁系摩耗試験結果を Fig. 8 に示す．試験条
件は Table 3 と同じである．Sequence IV­A 動弁系摩耗試
験結果を Fig. 9 に，試験条件を Table 8 に示す．いずれの
試験においても Prototype GF­4オイルは現行 GF­3 オイル
に対し良好な結果を得た．

4.3. 省燃費性能

Honda で代表的なエンジンを搭載した車両による 10.15
モード燃費試験結果を Fig. 10 に，車両諸元を Table 9 に

Table 7   ISOT test conditions

Based on JIS K 2514Method
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Fig. 8   Comparison of cam wear level in Honda valve
train wear test

Fig. 9   Comparison of cam wear in Sequence IV-A

Table 8   Sequence IV-A test conditions

Nissan KA24E, L4, 2.4LEngine

800Engine speed [rpm]

IStage

1 500

II

Stage duration [min] 50 10

25Engine torque [N·m] 25

50Oil temperature [°C] 60

Water temperature [°C]

Test duration [cycle] 100

50 55

L4, 2.0L, MPIEngine

DOHC, 4valve, Roller-typeValve train

Domestic production modelVehicle

Japanese 10.15Test mode

Table 9   Japanese 10.15 mode test conditions

Fig. 10   Fuel economy improvement in Japanese
10.15 mode test

Fig. 11   Fuel economy improvement in Sequence VI-B
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Table 10   Sequence VI-B test conditions

Ford modular, V8, 4.6LEngine

1 500Engine speed [rpm]

IAging stage

2 250

II

Stage duration [hr] 16 80

15.39Engine power [kW] 23.10

125Oil temperature [°C] 135

Water temperature [°C] 105 105

1 500Engine speed [rpm]

1Test stage

15.39Engine power [kW]

125Oil temperature [°C]

Water temperature [°C] 105

800

2

2.18

105

95

800
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60
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示す．また，GF­4規格で規定されている Sequence VI­B燃
費試験（ASTM D 6837）による燃費改善率（Fuel Economy
Improvement: FEI）を Fig. 11 に，試験条件を Table 10 に
示す．いずれの試験においても現行 GF­3 オイルに対し
Prototype GF­4オイルの燃費改善効果が認められた．また，
GF­4 の 0W­20カテゴリにおける燃費改善率基準を満足す
ることができた．

５．まとめ

新規格 GF­4に対応した 0W­20省燃費ガソリンエンジン
オイルの開発を通じて以下の知見を得た．

（１）極圧剤 ZnDTP の補完として MoDTC と清浄分散剤の
選定により摩耗を抑制することができた．

（２）動粘度と HTHS 粘度によるエンジンフリクションへの
影響は温度によって異なり，フリクション低減を図る
には粘度指数向上剤の分子量を最適化することが有効
な手法であることがわかった．

（３）上記知見をもとに試製したオイルは GF­4 規格を満足
するとともに，実車燃費を１％向上することができた．
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容積変化型タンク内圧測定装置を用いた
ガス発生装置のエネルギー評価手法の研究

Research on Method of Evaluation of Energy in Gas Generators Using Variable Volume Tank

Pressure Measurement Device

ABSTRACT

To date, fixed volume tank pressure measurement
devices have been employed in evaluation of the
performance of the gas generators (inflators) used in
airbags, etc. However, these measurement devices cannot
be used to accurately gauge inflator characteristics as the
volume changes. This research project therefore built a
variable volume tank pressure measurement device(3) to
enable measurement data to be obtained as internal
volume changes with increasing tank pressure. This
device was used in tests, and measured values were input
into a predictive equation to define an index (inflator
work) for the evaluation of inflator performance. The
new measurement device has made it possible to
evaluate energy in an inflator and has enabled the
development of a new performance evaluation index
(inflator work) and method.

＊栃木研究所

要　　旨

容積固定型タンク内圧測定装置は，エアバッグなどに用
いられるガス発生装置（以下，インフレータ）の性能評価用
装置として現在まで用いられている．しかしながら，この測
定装置では容積変化を伴うインフレータ特性を適正に評価
することができない．これに対し，本研究にて考案した容積
変化型タンク内圧測定装置（３）ではタンク内圧力の上昇に
よって生じる内部の容積変化に伴う物理量を得ることがで
きる．この得られた物理量を試験式に代入することにより
インフレータ仕事というインフレータの性能評価指標を定
義できると考え，実際に装置を製作し試験をおこなった．こ
の結果から，本装置によるインフレータのエネルギー評価
が可能であることを確認し，インフレータ仕事という新し
い性能評価指標と性能評価手法を確立した．

１．まえがき

エアバッグなどに用いられるガス発生装置の性能評価手
法の一つとして容積固定型タンク内圧測定法がある．この
測定法はインフレータの製造管理が容易におこなえること
から現在まで用いられている．

J.T .Wangは，容積固定型タンク内圧測定装置における測
定結果だけではインフレータの特性を適正に評価するのは
不十分であると報告（１）しており，これに代わるインフレー
タの性能評価手法が多数検討されている（１），（２）．しかしなが
ら，これらは主に容積固定型タンク内圧測定装置を用いた
評価手法であり，理論式や実験式が複雑な上，測定手法も簡
便でないことから，インフレータの性能評価手法としては
広く用いられていない．

そこで，タンク内の容積が変化することによって得られる

仕事に着目し，この仕事によってインフレータの性能評価手法
の構築ができると考え，タンク内に摺動可能な平円板ピストン
を内蔵した容積変化型タンク内圧測定装置（３）を考案した．

本研究は，この装置におけるタンク内圧力の上昇に伴っ
て生じる内部のピストン摺動から得られる差分圧力と差分
容積を，エネルギー保存則に基づいた試験式に代入するこ
とによってインフレータ仕事というインフレータの性能評
価指標を定義しようとするものである．

この仮定に基づき容積変化型タンク内圧測定装置を製作
した．

２．各物理量記号の定義

Fig. 1に容積変化型タンク内圧測定装置の構想図を示す．
ここで，各物理量記号を以下の様に定義する．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_26
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Fig. 1   Conceptual drawing of variable volume tank
pressure measurement device

D：平円板ピストンの平円板の直径 [m]
d：平円板ピストンの軸直径 [m]
T：平円板ピストンの平円板の板厚 [m]
m：平円板ピストンの質量 [kg]
H：タンクの全内高 [m]
P

1, t
：平円板ピストンの円板面下面側（以下，円板面下面

側）タンク内圧力 [Pa]
P

2, t
：平円板ピストンの円板面上面側（以下，円板面上面

側）タンク内圧力 [Pa]
P

1, 0
：円板面下面側タンク内大気圧 [Pa]

P
2, 0

：円板面上面側タンク内大気圧 [Pa]
∆P

1, t
：円板面下面側タンク内差分圧力 [Pa]

∆P
2, t

：円板面上面側タンク内差分圧力 [Pa]
V

1, t
：円板面下面側タンク内容積 [m3]

V
2, t

：円板面上面側タンク内容積 [m3]
∆V

1, t
：円板面下面側タンク内差分容積 [m3]

∆V
2, t

：円板面上面側タンク内差分容積 [m3]
h

1
：平円板ピストン初期位置におけるグランドラインから

円板面下面側までの高さ [m]
h

2, t
：平円板ピストン摺動後のグランドラインから円板面

下面側までの高さ [m]
∆h

t
：差分高さ [m]

∆t：差分時間 [s]
L：タンク内底面から円板面下面側までの高さ [m]
∆w

t
：平円板ピストン局所的仕事 [ J ]

W
t
：平円板ピストン全体仕事 [ J ]

∆w*
t
：インフレータ局所的仕事 [ J ]

W *
t
：インフレータ全体仕事 [ J ]

∆w*
κ, t

：比熱比κを適用したインフレータ局所的仕事 [ J ]
W *

κ, t
：比熱比κを適用したインフレータ全体仕事 [ J ]

なお，上記式記号における添え字 t は，時間的に変化する
物理量を示している．

３．容積変化型タンク内圧測定装置試験式

3.1. 平円板ピストン仕事

ここで，平円板ピストン仕事をインフレータからガスが

発生したとき，タンク内圧力が上昇して平円板ピストンが
摺動することで発生する仕事と定義する．平円板ピストン
の局所的仕事は Fig. 1 の系において熱の授受を無視したと
き，系が系の外部に対してなした仕事と系内部の増加エネ
ルギーの組み合わせから求められる（エネルギー保存則）．
この平円板ピストン局所的仕事を時間積算した値が平円板
ピストンの全体仕事である．

∆wt = P1, t · ∆V1, t – P2, t · ∆V2, t – mg · ∆ht +    m ·1
2

2

∆ht

∆t （１）

– mg · ∆ht +    m ·1
2

2

∆ht

∆t

∑∑∆wt = Wt =      {P1, t  ·∆V1, t – P2, t · ∆V2, t 
N

t=0

N

t=0

（２）

3.2. インフレータ仕事

インフレータ仕事は式（１）を離散化することにより与え
られる．

– P2, 0 · ∆V2, 0 – (∆P2, 1 · ∆V2, 1 + ∆P2, 2 · ∆V2, 2 + ··· + ∆P2, t · ∆V2, t)
∆wt = P1, 0 · ∆V1, 0 + (∆P1, 1 · ∆V1, 1 + ∆P1, 2 · ∆V1, 2 + ··· + ∆P1, t · ∆V1, t)

– mg · ∆ht +    m ·1
2

2

∆ht

∆t
（３）

式（３）における第２項，第４項を構成する一つ一つの項
がインフレータ局所的仕事である．インフレータ局所的仕
事とはインフレータから単位時間あたりに発生するガスの
発生事象を表現するエネルギー量である．

インフレータ局所的仕事はインフレータから発生するガ
スを理想気体と仮定した場合，次式の様に定義できる．

∆P1, t · ∆V1, t ≈ ∆P2, t · ∆V2, t （４）

この式（４）における仮定条件を適用して，インフレータ
局所的仕事とインフレータ全体仕事を一般式化する．イン
フレータ全体仕事とはインフレータがある時刻段階までに
拘束装置に与えることが可能なインフレータの総エネル
ギー量を表現する物理量である．

∆w*
t = ∆P2, t · ∆V2, t

（５）

∑∆w*
t = W *

t =       (∆P2, t · ∆V2, t)
N

t=0
∑
N

t=0
（６）

インフレータ仕事を式（４）の右項で一般式化する理由は，
タンク内に既存する空気の圧縮性効果を小さくするためで
ある．

式（５），（６）に比熱比κを適用すると，

∆w*
κ, t = ∆P2, t · ∆V2, t

κ （７）

∑∆w*
κ, t = W *

κ, t =       (∆P2, t · ∆V2, t)
N

t=0
∑
N

t=0

κ （８）

Tank

Initial condition

ht

G.L.

h1

D

L

Inflator

d

After ignition

h2, t

P1, t , V1, t

P2, t , V2, t

H T

Piston
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式（７），（８）はガス成分の異なるインフレータを比較す
る際に用いる．

式（５）－（８）で与えられた試験式は平円板ピストンが摺
動することで得られる差分圧力と差分容積から構成された
気体の状態方程式である．

４．容積変化型タンク内圧測定装置

Fig. 2，3に容積変化型タンク内圧測定装置の概要図とそ
の写真を示す．容積変化型タンク内圧測定装置は主に円筒
形のタンクと平円板ピストンから構成されている．

インフレータはタンク内底面，タンク法線方向中央部に
設置する．

5.2. 試験条件

5.2.1. 測定手法

容積変化型タンク内圧測定装置内の円板面上面側圧力と
下面側圧力の測定はタンク円筒外周面の法線方向任意位置
に設置する二つの圧力センサによりおこなった．圧力セン
サの設置を任意位置とした理由は，タンクに内蔵された平
円板ピストンが円板面上面側圧力と下面側圧力の均衡を保
ちながら摺動すると考えるからである．

なお，容積変化型タンク内圧測定装置内の容積変化は，平
円板ピストンの摺動変位から求めた．
5.2.2. 試験に用いるインフレータと試験条件

１．推薬式多段点火インフレータ
　　・同時点火（１，２段目 ０[ms]）
　　・遅延点火（１段目 ０[ms]， ２段目 20 [ms]）
　　・遅延点火（１段目 ０[ms]， ２段目 40 [ms]）
なお，遅延点火試験条件の設定20，40 [ms] は，ガス発生

事象の検証を目的とするため任意に設定した．
２．推薬式単段点火インフレータ
　　・同仕様のインフレータに対して三回の試験を実施．

６．試験結果検証とその考察

6.1. 試験結果の検証

Fig. 4 ­ 7 に容積変化型タンク内圧測定装置における内圧
の測定結果を示す．縦軸はタンク内の円板面上面側圧力と
下面側圧力，横軸はインフレータ点火からの時間を示して
いる．

Fig. 4 ­ 7 に示す，いずれの測定結果においても容積変化
型タンク内圧測定装置の円板面上面側圧力と下面側圧力の
グラフの曲線形状が均衡することが観察できた（図中内 囲
み領域）．これはインフレータの仕様や試験条件が異なった
場合においても円板面上面側圧力と下面側圧力の差分圧力
の時間積算値が均衡することを証明しており，本報にて提
案した内部圧力均衡式（４）の仮定条件が成立することが確
認された．また，製作した容積変化型タンク内圧測定装置の
妥当性も証明することができた．

Fig. 2   Structure of variable volume tank pressure
measurement device

Fig. 3   Picture of variable volume tank pressure
measurement device
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Fig. 4   Tank pressure (dual ignition pyrotechnic
inflator, 0ms)

５．試験

5.1. 容積変化型タンク内圧測定装置概要

試験に用いる容積変化型タンク内圧測定装置のタンク全
内容積 VTotal は 0.054 [m3]とした．
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（２）同時点火におけるインフレータ局所的仕事は２段目遅
延点火のそれより時間的に早い段階で低下する．

（３）２段目遅延点火 20，40 msにおけるインフレータ局所
的仕事のグラフの曲線形状は，２段目遅延点火時刻付
近まで一致している．

（４）２段目遅延点火 20，40 ms におけるインフレータ局
所的仕事の上昇は２段目遅延点火時刻付近から観察で
きる．

これらは Fig. 9 に示したインフレータ全体仕事について
も同様である．
6.2.2. 推薬式単段点火インフレータ

Fig. 10，11に三回の試験を実施した推薬式単段点火イン
フレータと多段点火インフレータの同時点火に対するイン
フレータ仕事の算出結果を示す．この結果から以下のこと
がわかる．

（１）インフレータ局所的仕事の時間に対する傾きとその最
大値，グラフの曲線形状を見る限り，本報にて提案し
た試験式は試験に用いたインフレータのガス発生事象
のばらつきが小さいことを示している．

（２）単段点火インフレータと多段点火インフレータにおけ
る算出結果を比較した場合，インフレータ局所的仕事
の違いが表現できる．

Fig. 6   Tank pressure (dual ignition pyrotechnic
inflator, 40ms delay)

Fig. 5   Tank pressure (dual ignition pyrotechnic
inflator, 20ms delay)

Fig. 7   Tank pressure (single ignition pyrotechnic
inflator)
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Fig. 8   Local inflator work (dual ignition pyrotechnic
inflator)

Fig. 9   Total inflator work (dual ignition pyrotechnic
inflator)
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6.2. 考察

この容積変化型タンク内圧測定装置における内圧測定結
果を差分化した圧力と差分容積を試験式（５），（６）あるいは

（７），（８）に代入することによってインフレータ局所的仕事
とインフレータ全体仕事が求められる．
6.2.1. 推薬式多段点火インフレータ

Fig. 8，9にインフレータ仕事の算出結果を示す．縦軸は
インフレータ仕事，横軸はインフレータ点火からの時間を
示す．この結果から以下のことがわかる．

（１）同時点火におけるインフレータ局所的仕事のグラフの
曲線形状は，インフレータ局所的仕事の時間に対する
傾きが２段目遅延点火 20，40 msより大きいことを示
している．
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これらは Fig. 11 に示したインフレータ全体仕事につい
ても同様である．

前述の推薬式多段インフレータと単段インフレータに対
する結果から，インフレータ仕事は，インフレータのガス発
生事象とエネルギー特性を表現するエネルギー量であると
いうことができる．

したがって，このインフレータ仕事を得ることができる容
積変化型タンク内圧測定装置は適正なインフレータの性能評
価指標を検証することができる測定装置であるといえる．

Fig. 10   Local inflator work (single and dual ignition
pyrotechnic inflators)

Fig. 11   Total inflator work (single and dual ignition
pyrotechnic inflators)
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７．結論

本研究は容積変化を考慮したインフレータのエネルギー評
価手法の構築を目的として，タンク内に摺動する平円板ピス
トンを内蔵した容積変化型タンク内圧測定装置を考えた．

この装置における試験からインフレータの性能評価指標
が得られた．

今後は，提案したインフレータのエネルギー評価手法が
試験室の温度条件やガス温度に対しても表現していること
を検証していく．
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論文

種　植　隆　浩＊ 金　子　勝　吉＊＊

Takahiro TANAE Katsuyoshi KANEKO

590/780MPa 級高延性型鋼板の開発
Development of 590 and 780MPa Grade High-ductility Steel Sheets

ABSTRACT

A high-ductility TRIP steel sheet has been developed
to achieve weight savings in automotive bodies. When
TRIP steel  is  deformed by pressing,  etc. ,  the
transformation of the retained austenite distributed in its
matrix structure into martensite controls the strain
concentration. This gives the material higher formability
than other steels. However, TRIP steel sheets contain a
higher amount of Si than standard steel sheets, and this
can cause the platability of the material during hot-dip
galvanealing and the ability of cold rolled sheets to
accept coatings to decline. A TRIP steel displaying the
required strength and formability while possessing
identical platability and coatibility to standard steels has
therefore been developed by optimizing the amount of
C, Si and Mn, the main constituent elements of the steel,
adding an element which controls Si concentration to
sheets for hot-dip galvannealed (GA steel sheet) and
removing the concentrated Si surface layer of non-
galvanealed sheets for cold rolling (CR steel sheet). As
a result, it has been possible to achieve an identical level
of formability in 590MPa and 780MPa grade steel sheets
when compared to 440MPa and 590MPa grade standard
high strength steel sheets (HSS) respectively. In addition,
the new steel possesses identical energy absorption
characteristics to existing high-tensile steel but is 10%
lighter, enabling weight per vehicle to be reduced by
more than 10kg when the new sheets are employed.

＊　栃木研究所
＊＊Honda R&D Europe (UK)

要　　旨

ボデー軽量化を目的として，高延性型鋼板（以下TRIP鋼）
を開発した．TRIP鋼は，基地組織中に分散させた残留オー
ステナイトを，プレス等の変形中にマルテンサイト変態さ
せることで歪の集中を抑制し，成形性を向上させる鋼板で
あるが，従来の鋼板に比べ Si を多く添加するため溶融亜鉛
めっきを施す際のめっき性や，非めっき鋼板の塗装性能が
低下しやすいという問題があった．そこで，主要元素である
C,Si,Mn の適正化とともに，合金化溶融亜鉛めっき鋼板（以
下 GA 鋼板）においては Si の表層濃縮を抑制する元素の添
加，一方非めっき冷延鋼板（以下 CR 鋼板）においては表層
の Si 濃縮層の除去により，必要な強度・成形性を確保しな
がら従来と同等のめっき品質・塗装性能をあわせもつ TRIP
鋼を実用化した．これにより，従来の440MPa，590MPa級
の高張力鋼板（以下ハイテン）同等の成形性を，それぞれ
590MPa，780MPa級の強度で達成することが可能となった．
同時に，既存ハイテンに比べエネルギー吸収特性を同等に
保ったまま約 10％の軽量化が可能となり，この鋼板を適用
することで，従来のものに比べ１台あたり 10kg 以上の軽
量化が可能となった．

１．まえがき

年々厳しくなる衝突性能向上の要求と軽量化を両立させ
るため，自動車会社各社はボデー骨格部品へのハイテン，特
に引張強度が 590MPa以上のいわゆる高ハイテンの適用を
加速させている（１）．一方で，ハイテンによる軽量化を効果
的に達成するためには，できるだけ多くの部品に適用する
必要があるが，引張強度が上昇するにつれて鋼板の成形性
は低下するため，逆に適用できる部品は減少してしまうと

いう問題があった．
そこで，高い軽量化効果を得ることを目的に，既存の鋼

板よりも高い成形性をもつ TRIP 鋼に着目し，強度・成形
性とともに，塗装性能や溶接性等自動車材料として必要な
特性を兼ね備えた TRIP 鋼を実用化した．

本論文では，めっき品質と塗装性能，成形性およびエネ
ルギー吸収特性を中心に，既存の鋼板と比較しながら開発
材の特性について述べる．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_27
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２．開発のねらい

鋼板の強度と成形性の関係は，通常 Fig. 1 に示すように
引張強度と全伸びのバランスとして表される．全伸びが高
いほうが成形性は優れており，この図で右上の方に位置す
るものほど優れた鋼板であるということができる．

この開発に着手した当時，Hondaの中で最もハイテンの
適用が進んでいたのは，2001年モデル CIVIC であった．適
用率は重量比でボデー骨格の57％に上り（２），その内訳は固
溶強化型の 440MPa 級および析出強化型の 590MPa 級ハ
イテンが中心であった．そこで，ボデー骨格部品に適用され
るハイテンの引張強度別の構成を 440MPa級，590MPa級
中心から，590MPa 級，780MPa 級中心と１ランク上の強
度レベルに置きかえることを目標とした．すなわち，
590MPa 級，780MPa 級の引張強度でそれぞれ既存の鋼板
の 440MPa級，590MPa級同等の成形性を達成することを
機械的性質の目標とした．

引張強度に関しては，780MPa 級を超える強度として
980MPa 級も検討したが，TRIP 鋼として 980MPa級を得
ようとすると，成分として必要なＣ（炭素）量が0.3mass%を
超えてしまい，SPOT 溶接が困難になる等の制約が生じる
ため，適用できる部品が非常に限定されてしまう可能性が
高かった．また，TRIP 鋼以外の手法では，Dual Phase 鋼
で冷延の 980MPa 級ハイテンが既に実用化されていたが，
成形性が充分ではなく，やはり適用できる部品が限定され
てしまうと考えられた．そのため開発材の引張強度として
は，590MPa級および 780MPa級を目標とするのが，最も
軽量化効果が高いと考えた．

また，もうひとつの機械的性質である降伏強度について
は，軽量化した上で，既存の固溶強化型 440MPa級，析出
強化型 590MPa級ハイテンと同等の座屈強度を確保できる
よう検討した．以上の検討に基づき，開発材の目標特性を
Table 1 のように設定した．

機械的性質以外に自動車用鋼板として求められる特性は
GA 鋼板としてのめっき品質，GA 鋼板，CR 鋼板共通のも

のとして塗装性能，および溶接性であるが，これらは既存の
ハイテンと同等の性能が得られることを目標とした．

３．材料仕様

3.1. TRIP 効果の発現原理

ここで，材料仕様を検討する上で必要な TRIP 鋼の特徴
を簡単に紹介しておく．鋼種名ともなっている TRIP とは
変態誘起塑性（Transformation Induced Plasticity）のことであ
り，その現象の発現はミクロ組織の構成に由来する．Fig. 2

にミクロ組織の一例を示すが，この写真に見られるように
フェライト等の基地組織中に体積割合で数％から 15％程度
の準安定な残留オーステナイトを分散させていることが特
徴である．この残留オーステナイトがプレスなどの変形歪
を受けるとマルテンサイトに変態する．マルテンサイトは
硬質な相であるため，変態した領域は未変態の領域と比較
して相対的に強度が高くなる．その結果，変形の歪は相対的
に低強度の未変態の領域に伝播していく．この現象が繰り
返されることで，割れの起点となる歪の集中を抑制し，材料
の伸びが向上する．したがって，TRIP鋼では，この準安定
な残留オーステナイトをいかにして得るかということが重
要になる．

Fig. 1   TS-EL balance of high-strength steel
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Table 1   Target for mechanical properties of TRIP
steel

Grade
GA 590TRIP
GA 780TRIP
CR 780TRIP

YS(MPa)
360 min.
400 min.
400 min.

TS(MPa)
590 min
780 min.
780 min.

El(%)
32 aim
25 aim
27 aim

Fig. 2   Microstructure of TRIP steel
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3.2. 基本成分系の検討

鋼板は通常その製造工程において材料成分と熱処理の組
み合わせにより必要な特性を得るが，TRIP 鋼も同様であ
る．Fig. 3 に TRIP 鋼における熱処理の模式図を示す．ほ
ぼすべての鋼板は成分としてＣを含むが，準安定な残留
オーステナイトを得るには，オーステナイト中にこのＣを
できる限り濃化させることが望ましい（３）．そのために特に



－ 185－

590/780MPa 級高延性型鋼板の開発

重要となるのが冷却と過時効の工程である．冷却ではオー
ステナイトからフェライトが析出するが，フェライトに対
するＣの溶解度が小さいため，フェライトの析出に伴いＣ
はオーステナイト中に濃化する．さらに 400 ­ 500℃程度に
保持する過時効の工程では，ベイナイト変態によりＣ濃化
は一層進行する．その結果，本来高温でのみ安定なオーステ
ナイトが，濃縮したＣの働きで準安定な残留オーステナイ
トとして室温まで持ち越される．このときに重要な働きを
する成分が Si である．Si はフェライト生成元素であると
同時にセメンタイト中に固溶しないため冷却の工程で，
パーライト変態を遅滞させフェライトの析出に伴うＣの濃
化を促進し（４）その後の過時効におけるさらなるＣ濃化の下
地を作る．また，それ自身フェライト中に固溶することで強
度に寄与する．Si と同様の働きをする元素としては Al が
知られている（４）．もう一つの重要な元素がMnである．Mn
はオーステナイト生成元素として残留オーステナイトの生
成に寄与すると同時にフェライト中に固溶して強度向上に
も寄与する．以上より，TRIP鋼の成分系は，鋼板における
最も基本的な元素であるＣと，残留オーステナイトを生成
させると共にフェライトを固溶強化する元素としての Si ま
たはAl，およびオーステナイト生成と強度の調整を担うMn
が基本となる．本開発では強度延性バランスに優れる C­Si­
Mn 系を基本成分系とした．

得るための表面状態の調整も兼ねている．焼鈍工程では，ま
ず鋼板を無酸化炉にて加熱し，鋼板表面に付着している圧延
油などを燃焼除去させると同時に表層に薄い鉄酸化膜を生成
させる．次に窒素と水素を混合させた還元性の雰囲気中に保
持することで，表層の鉄酸化膜を消失させて鋼板表面を活性
化させる．そうすることで，次の溶融亜鉛めっき工程におい
て健全なめっきを得ることができるようになる．しかし Si，
Mnは鉄よりも酸化されやすい元素のため，鉄にとって還元
性の雰囲気中でも酸化が進んでしまい表層に複合酸化物とし
て濃縮し，溶融亜鉛と鋼板の濡れ性や密着性を低下させ，微
小不めっき等のめっき不良を誘発する．

Fig. 3   Heat treatment diagram
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3.3. GA TRIP 鋼

C­Si­Mn系を基本成分とした上で，GA 鋼板としてのめっ
き品質と必要な機械的性質を両立させるための材料仕様と
製造工程の最適化をおこなった．
3.3.1. めっき性の低下原因

TRIP 鋼の特性を得る上では重要な働きをする Si である
が，溶融亜鉛めっきを施す際のめっき性には悪影響を及ぼ
す．その原因は，製造工程中の焼鈍において表層にSiがMn
との複合酸化物として濃縮するためとされている（５），（６）．GA
鋼板を製造するのに用いられる連続溶融亜鉛めっきライン

（Continuous Galvanizing Line 以下CGL）は，一般的に Fig. 4

に示すような工程となっている．この中で，焼鈍工程は，
TRIP 鋼として所望の機械的性質を得ることが第一の目的で
あるが，同時に溶融亜鉛めっき工程において健全なめっきを

Fig. 4   CGL process flow
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3.3.2. めっき品質と機械的性質

GA TRIP 鋼板を製造する上でのもうひとつの問題がめっ
き品質と機械的性質の両立である．GA 鋼板は Fig. 4 に示
すように溶融亜鉛めっきのあとに合金化熱処理をおこなう．
この工程で素地鉄とめっき層の亜鉛が相互拡散し，鉄亜鉛
合金すなわち GA 鋼板となる．GA TRIP 鋼板を製造する場
合，Fig. 3における過時効の工程をこの合金化熱処理が兼ね
ることとなるが，合金化熱処理と過時効処理の最適温度が
異なることが問題となる．それを模式的にあらわしたのが
Fig. 5 である．合金化熱処理の最適温度は 500 ­ 550℃であ

Fig. 5   Relationship between elongation and coating
quality
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り，それより低温では合金化が不十分となり GA としての
めっき品質が得られない．一方過時効に適した温度はそれ
よりも低い 400 ­ 500℃であり，温度が上昇するにつれて残
留オーステナイトの分解が起こり，伸びは低下してしまう．
その結果，めっき品質と機械的性質を両立できる熱処理条
件範囲が狭くなってしまうことが問題となる．
3.3.3. GA TRIP 鋼の材料仕様と製法

前述した二つの問題は以下のようにして克服した．めっ
き性の低下については，まず焼鈍工程中無酸化炉での条件
管理により酸化層の膜厚を適正化することで，次の還元工
程でのSi，Mnの表面濃縮をある程度制御できるため（６），こ
れを活用した．さらに，C­Si­Mnの基本成分に加え，表層の
Si，Mn濃縮を抑制する元素を添加した．その結果得られた
めっき層の断面写真を Fig. 6 に示す．めっき層の構成は既
存のGA鋼板と遜色なく，また密着性の低下もみられなかっ
たことから Si，Mn によるめっき性低下を抑制できている
ことがわかる．この理由は次のように考察できる．すなわ
ち，添加する元素として鉄よりも酸化されにくいものを選
択することで，製造工程の加熱時あるいは焼鈍工程の無酸
化炉で鉄酸化膜ができることにより添加元素が表面に濃縮

する．その結果，鋼板表層に Si，Mn の濃縮を抑制する皮
膜を構成したことと同じ効果が得られたと考えられる．

次にめっき品質と機械的性質の両立については，亜鉛浴
中のAl濃度を調整することでめっき後の合金化温度を低下
させて機械的性質の適正温度に近づける手法を取った．

以上を踏まえ，機械的性質の確認をおこなった．その結
果，Fig. 7 に示すように GA 鋼板としての特性を満足した
上で，目標とする強度・伸びを得ることができた

3.4. CR TRIP 鋼

CR TRIP 鋼においては，C­Si­Mn系を基本成分とした上
で，塗装性能と必要な機械的性質を両立させるための材料
仕様と製造工程の最適化をおこなった．
3.4.1. 塗装性能低下原因

GA 同様 CR TRIP 鋼においても Si が，塗装性能に悪影
響を及ぼす．そのメカニズムはGA TRIP鋼の場合と同様に，
焼鈍工程における Si，Mn の表面濃化，特に Si の濃化で
ある．Fig. 8 に開発初期における非めっき TRIP 鋼表面の
各元素の分布を示す．これからもわかるように，Si の濃化
が著しい．この鋼板に化成処理をおこなったときの化成皮
膜の品質確認と，電着塗装の塗装密着性を確認する耐塩温
水性テストをおこなった結果が Fig. 9 である．化成皮膜に
はスケ・ムラが多数見られ，耐塩温水性テストにおける剥離
幅は，基準値の２倍以上と大きなものであり，塗装性能が不
足している．
3.4.2. CR TRIP 鋼の材料仕様と製法

CR TRIP 鋼の塗装性能向上のために，まず化成処理条件
による対応としてエッチング性向上と皮膜重量増加を試み
た．しかし，化成皮膜の品質向上には若干の効果はあったも
のの，塗装密着性の改善にはいたらなかった．そこで，Siの
表面濃化を除去する目的で以下の手法を採用した．

（１）鋼中 Si 量の低減：必要な機械的性質を満足できる範囲
で Si 量を減らし，表面濃化量を抑制する．

（２）表層に濃化する Si を酸化スケール層に取り込み，その
後のデスケーリングにより除去する．

この他の手法としては，酸洗の強化や焼鈍後処理として
表面の研削や酸洗，アルカリ洗浄も検討したが，効果は認め
られなかった．また，GA において効果のあった Si 濃縮

を抑制する元素の添加については材料コストの観点から
採用しなかった．

以上の対策を施した鋼板表面の元素分布を再度測定した
結果が Fig. 10 である．Fig. 8 と比較しても Si の濃化が
大幅に改善されているのがわかる．この鋼板について化成
皮膜の品質確認と，耐塩温水性試験をおこなった結果が
Fig. 11 である．化成皮膜にスケ・ムラは認められず，剥離
幅も基準を十分満足できるものとなった．その後におこ
なった塗装後耐食性のテストにおいても基準を満たし，自
動車用材料として必要な塗装性能を達成することができた．

Fig. 6   Comparison of coating layer
(TRIP and conventional)

Fig. 7   Comparison of TS-EL balance
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４．テスト結果

開発した TRIP 鋼について種々の特性を既存材と比較
した．

4.1. 成形性

4.1.1. 球頭張り出し試験

開発した TRIP 鋼の引張強度と全伸びを既存のほかのハ
イテンと比較した結果は Fig. 7 に示したとおりである．こ
の図からもわかるように TRIP 鋼の強度延性バランスは既
存材よりも優れており，成形性が向上しているといえる．

しかし厳密にいえば，鋼板の成形性を比較するには全伸
びだけでは十分ではない．そこで，単軸の引張試験よりも実
際のプレスに近い状態での成形性を比較するため，球頭張
出し試験をおこなった．これはFig. 12(a)に示すように，短
冊状の試験片を一定の曲率をもつパンチで押したときまた
は液圧によるバルジ成形をおこなったときに割れが発生す
るまでの成形高さや歪量を測定するものである．試験片の

SiO

MnFe

hi
gh

lo
w

100   m

Peeled width : No Good

*Uneven coverage
*Some crystals are too big

10   m

SiO

MnFe

hi
gh

lo
w

100   m

*Even coverage
*Uniform crystal size

10   m

Peeled width : OK

Fig. 8   Surface analysis (EPMA)

Fig. 9   Phosphatability and E-coat adhesion Fig. 11   Phosphatability and E-coat adhesion
(post countermeasure)

Fig. 10   Surface analysis (EPMA post countermeasure)
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短辺の寸法を変化させることで，発生する最大主歪とそれ
に直行する方向に発生する最小主歪の比を変化させて試験
することができる．

その試験結果を Fig. 12(b) に示す．各鋼種の線図の位置
付けを比較すると，590，780MPa級のTRIP鋼は既存の440，
590MPa 級ハイテンと同等かそれ以上の成形性を有してい
るということができ，当初の目的であったボデー骨格部品
に適用されるハイテンの強度別構成比を 440，590MPa級
中心から590，780MPa級中心に置きかえる事が可能になっ
たといえる．
4.1.2. 試作型プレストライ

実際の部品を想定した成形性の比較として，試作型を用
いたプレストライをおこなった．Fig. 13(a)に示すように端
部に袋状の形状をもつ試作型を製造し，その袋状の部分に
おける成形可能高さを比較した．その結果を Fig. 13(b) に
示す．球頭張出し試験同様，より実際の部品に近い形状にお
いても，590，780MPa級の TRIP 鋼は既存の 440，590MPa
級ハイテンと同等かそれ以上の成形性を有しているという
ことが確認できた．

より整理すると，TRIP 鋼の SPOT 溶接における静的引張
せん断強度は，量産実績のある既存の材料と同じ分布内に
あり，従来どおりナゲット径の管理による強度保証が可能
であるといえる．同様に，その他の SPOT 溶接性の確認結
果においても，既存材と同等の強度保証が可能であること
が確認できた．

Fig. 13(b)   Comparison of formability

Fig. 13(a)   Appearance of prototype die
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4.2. SPOT溶接性

成形性と共に自動車用鋼板として重要な SPOT 溶接性に
ついても確認した．SPOT 溶接性の評価は，引張せん断お
よび十字引張りの形式で静的強度および疲労強度試験をお
こなった．その一例として静的な引張せん断強度の試験結
果を Fig. 14 に示す．SPOT 溶接強度を支配するパラメー
タである板厚（t），ナゲット径（N.D.），鋼板引張強度（TS）に

Fig. 14   Strength of spot-welded joint
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4.3. エネルギー吸収特性

ボデー骨格部品にハイテンを適用する最大の目的が衝突
性能と軽量化の両立であることから，衝突性能を左右する
エネルギー吸収特性は非常に重要な特性である．そこで，自
動車の前面衝突，後面衝突における重要な変形モードであ
る軸圧潰について TRIP 鋼のエネルギー吸収特性を，既存
のハイテンと比較した．試験としては，板厚1.6mmの590，
780MPa級 TRIP 鋼と固溶強化型の 440MPa級，析出強化
型の 590MPa級ハイテンを Fig. 15 に示すような断面形状
に曲げ加工によって加工し，SPOT 溶接によりハット型断
面の角筒にした後，170℃×20min.の焼き付け硬化（BH）処
理をして試験サンプルとした．この部材に 160kgの錘を高
さ 12m から落下させ，部材の変形量が 50，100，150mm
に達するまでに吸収したエネルギー量を求めた．その結果
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Fig. 15   Test method
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を Fig. 16 に示す．この結果において，590MPa級 TRIP 鋼
と既存の 440MPa級，780MPa級 TRIP 鋼と既存の 590MPa
級ハイテンを比較すると，それぞれ約 30％の吸収量の向上
が認められる．

この結果を基に，TRIP 鋼の軽量化効果を試算してみた．
角筒の吸収エネルギーに対する板厚・形状の効果としては
以下の式が知られている（７）のでそれに倣った．

Eab=C δ L 1/3t 5/3 （１）

ここで Eab：吸収エネルギー量，C：定数，δ：変形量，L：
辺長，ｔ：板厚である．式（１）に従い，辺長すなわち断面形
状を共通として，変形量 100mmの時の吸収エネルギー量
と板厚の関係を試算した．その結果が Fig. 17 である．こ
れより，同じ強度グレードの既存ハイテンの板厚1.6mmに
おける吸収エネルギーを TRIP 鋼は 1.4mm で達成できる
ことがわかる．このときの軽量化効果は板厚の差である
12.5％となる．軽量化の効果は元の板厚によって上下する
が，ボデー骨格としてよく用いられる 1.0 ­ 2.0mm の板厚
範囲においては，10％以上の軽量化が得られるという結果
となった．
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Fig. 16   Comparison of absorbed energy

Fig. 17   Estimation of thickness
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５．実車での効果

実車における効果として，TRIP鋼をリアフレームに適用
した場合の後面衝突をシミュレーションにより検証した．
比較する既存ハイテンとしては，Honda で最も一般的に適
用されている 440MPa 級固溶強化鋼と 590MPa 級析出強
化鋼を用いた．その結果をFig. 18に示す．590MPa，780MPa
級 TRIP 鋼の板厚は，それぞれ既存材に対し 0.2mm 薄く
して計算しているが，ほぼ同等の変形量となっており，衝突
性能を同等に保ったままリアフレームの重量は約 10％減少
している．

Fig. 18   Comparison of deformation (simulation)
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６．まとめ

ボデー軽量化を目的として 590/780MPa級 TRIP 鋼の開
発をおこなった．以下にその結果をまとめる．

（１）C­Si­Mn系を基本成分として，Si 濃縮を抑制する元素
を添加することでGA TRIP 鋼として必要なめっき品質
と機械的性質の両立が可能となった．

（２）非めっき TRIP 鋼では，C­Si­Mn系を基本成分として
表面の Si 濃化層を除去することで，自動車材料として
の塗装性能を確保できた．

（３）成形性は，目標とした590，780MPa級で既存材の440，
590MPa 級同等の性能を達成することができた．

（４）SPOT 溶接性についても，既存材と同等の強度保証が
可能であることが確認できた．

（５）TRIP鋼はエネルギー吸収特性にも優れており，既存ハ
イテンに比べ，吸収エネルギー量を同等に保ったまま
約 10％の軽量化が可能となった．
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（６）TRIP 鋼は 2004年モデル Odyssey をはじめ，以降の
モデルに適用しており，１台あたり 10kg 以上の軽量
化が可能となった．
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小型汎用エンジンクランクシャフト用
高じん性非調質・鉛フリー快削鋼の開発

Development of Pb-free Free-cutting Microalloyed Steel with High Toughness for Crankshaft of

Small Multipurpose Engine

A B S T R A C T

A ferrite-pearlite type microalloyed steel has been
developed for use in the crankshafts of small multipurpose
engines. Although the thermal refining process after hot
forging has been eliminated, this steel possesses equivalent
strength and toughness to thermally refined steel, and can
also be induction hardened. The design of the alloy sought
to ensure toughness by increasing the ratio of ferrite in the
structure of the steel and refining the structure through the
use of intragranular ferrite and, at the same time, to ensure
strength by strengthening of solid solution and precipitation
strengthening and increasing hardenability while still
employing a carbon content within the range enabling
induction hardening. In addition, conditions for the
temperature of heating during hot forging and for cooling
after hot forging were established to control coarsening of
the structure and optimize the characteristics of the alloy.
At the same time, the design ensured that while no lead
was added, a level of machinability equivalent to that
conventional free-cutting steel with added lead was
achieved. This has reduced the cost of crankshaft
manufacture by eliminating the thermal refining process
and done away with the necessity of adding lead, an
environmentally harmful substance.

＊　本田技研工業株式会社
＊＊朝霞東研究所

要　　旨

熱間鍛造後の調質処理を省略しても調質鋼同等の強度･じ
ん性が併せて得られ，高周波焼入れも可能な小型汎用エン
ジンクランクシャフト用フェライト･パーライト型非調質鋼
を開発した．組織中のフェライト率増加，および粒内フェラ
イトを利用した組織の微細化によるじん性の確保と，固
溶・析出強化，焼入れ性向上による強度の確保を同時に成立
させる合金設計を，高周波焼入れ可能な炭素量の範囲内で
おこなった．さらに，組織の粗大化を抑制し，これら合金設
計を生かす鍛造加熱温度，鍛造後冷却条件を設定した．また
同時に合金設計により，鉛添加無しで従来の鉛快削鋼と同
等の切削加工性を維持することに成功した．以上の結果，ク
ランクシャフト製造における調質コストの削減と，環境負
荷物質である鉛の添加廃止を達成した．

１．はじめに

熱間鍛造後の焼入れ焼戻し処理（調質処理）を省略しても，
所望の強度が得られる鋼を非調質鋼と呼ぶ．非調質化の手
段としては，通常の構造用鋼に V（バナジウム）等の元素を
微量添加し，炭窒化物による析出強化により調質鋼と同等
の強度を得るのが基本であり（１） - （６），その機構のみによるも
のは基本型（一般型）非調質鋼と呼ばれる．

しかし，それらの組織は熱間鍛造後そのままの粗大な
フェライト－パーライト組織であり，緻密な組織を持つ
調質鋼に比べてじん性が大きく劣るため，その適用はエ
ンジン内のコンロッド等，高じん性の要求されない箇所

に限られる．
自動車の足回り部品等，高じん性の要求される箇所には，

低炭素・高合金成分化（１），（３） - （６），析出物による熱間鍛造時
の組織粗大化抑制（１），（４），粒内フェライト析出による組織微
細化（１），（３） - （５），（７），等の手法によりじん性を改善した高じ
ん性型非調質鋼が適用されている．さらに，極低から中炭素
の鋼に各種合金元素を適当量添加し，熱間鍛造後の放冷の
みでベイナイト組織を得られる高強度・高じん性型非調質
鋼も開発されている（１），（４），（８） - （11）．

この様に，今日までに多様な特性を持つ非調質鋼が開発
されており，コスト削減，リードタイム短縮，省エネルギー
等の観点から，様々な分野において使用されている（２），（12）．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_28
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２．汎用エンジンクランクシャフトの非調質化

二輪車や四輪車のエンジンとは異なり，汎用機器に搭載
される小型エンジン（以下，汎用エンジン）のクランクシャ
フトには，強度のみならず高いじん性が必要とされる．汎用
機器においては，Fig. 1に示す芝刈機のように，作業部位が
ベルトやクラッチ等の緩衝機構を介さずクランクシャフト
に直接接続される場合があり，大きな衝撃荷重が直接出力
軸に加わる可能性が考えられるためである．また，汎用エン
ジン用クランクシャフトでは，耐摩耗性および疲労強度向
上のためにピン部やジャーナル部等に高周波焼入れを施す
ことが一般的である．したがって，このような用途に適用さ
れるクランクシャフトには，これまでは S48C 等の構造用
炭素鋼に，熱間鍛造後調質処理を施し，必要な強度とじん性
を付与して用いてきた．

これを非調質化することを考えた場合，基本型非調質鋼
では，高周波焼入れは可能であるが，前述のようにじん性
に劣るため不適であり，高じん性型非調質鋼は，じん性確
保のために低から中炭素に成分調整されているために十分
な高周波焼入れ硬度を得られず，既存のものは適用できな
かった．

そこで，合金成分設計のみならず，熱間鍛造時の各工程
制御条件をも総合的に検討することにより，汎用エンジン
クランクシャフトに必要な強度とじん性を持たせることが
でき，なおかつ高周波焼入れも可能である非調質鋼を新た
に開発した．

また，従来構造用鋼には，切削加工性向上の目的で環境
負荷物質である鉛が添加されていたが，各特性を損なうこ
となく，その廃止もあわせて達成したので，これらの詳細を
以下に説明する．

Crankshaft

Blade

Fig. 1   Layout of lawn mower

３．目的達成手法

3.1. 合金設計
フェライト－パーライト鋼では，硬度や引張強度，さら

に高周波焼入れ部硬度は主にＣ量に比例し，じん性は反比

例する．汎用エンジンクランクシャフトにおいては，高周波
焼入れ部の硬度は HRC50 以上が必要であるため，これを
満足できる範囲で最も低いＣ量とした．

また，じん性確保のためには，組織の微細化を図る方法が
効果的である．そこで，本開発材においては，前述の粒内
フェライト析出による組織微細化手法を用いた．組織中に多
量に微細分散させた MnS を核として，熱間鍛造後の冷却中
に旧オーステナイト粒内にもフェライトが析出し，その結果
組織が微細化されじん性が向上するという手法である．その
ために Mn，およびＳを基本鋼に比べ増量させている．

一方，Ｃ量の低減により鋼の強度は低下するが，フェラ
イトを固溶強化する Siを増量，析出強化するＶを微量添加
し，Mn，Cr による焼入れ性向上をもあわせて活用するこ
とによって鋼の強化を図り，これを補っている．これらの元
素を含有するフェライト－パーライト型非調質鋼の硬度，
引張強度は，

SCr+1.65VMn+ –Si+Ceq = C+
10
1

5
1

22
5

7
5

なる式で表される炭素当量 Ceq と相関があることが知られ
ており（12），この値を0.73以上に調整すると，比較材である
S48C調質鋼と同等以上の引張強度を安定して得ることが可
能である．

切削加工性については，前述の MnS が，鉛快削鋼中の
鉛と同等の効果を発揮する（13） - （16）ことから，これを用いるこ
ととした．

本開発材の化学成分を Table 1 に示す．

Table 1   Chemical composition of newly developed
steel

(Wt.%)

C Si Mn S Cr V Pb CeqP

0.33 0.68 1.33 0.055 0.20 0.08 – 0.80
0.020

3.2. 鍛造工程条件
本開発材は高周波焼入れ性を確保するため，既存の高じ

ん性型非調質鋼と比べて若干Ｃ量を高めとしている．その
ためじん性確保の面では不利であり，これまでに述べた合
金設計による組織の微細化に加え，熱間鍛造時の工程条件
管理による，組織粗大化の防止も必要となった．

まず素材の加熱温度であるが，オーステナイト粒の粗大
化を防ぐには加熱温度は低いほど望ましい．通常の調質鋼
の場合は後工程で組織の調整が可能であるため，鍛造性や
金型寿命などを重視して1 250℃程度としていることが多い
が，非調質鋼の場合は鍛造工程で組織が決定されるため，金
型寿命に大きな影響を及ぼさない範囲内でできるだけ低い，
1 150 - 1 200℃に設定した．



－ 193 －

小型汎用エンジンクランクシャフト用高じん性非調質・鉛フリー快削鋼の開発

次に鍛造後においては，ワークの余熱によりオーステナ
イトは再結晶，粒成長を起こすため，組織の粗大化防止のた
めには変態までの温度域を速やかに冷却する必要がある．
そのため強制空冷を導入した．Fig. 2に，熱間鍛造後のコン
ベア上での強制空冷の様子を示す．冷却速度については，以
下の検討をおこない決定した．

汎用エンジンの使われ勝手の内，クランクシャフトに最
も厳しい衝撃荷重が加わる可能性のある物は前出の芝刈機
である．後述する芝刈機実機による低温実体衝撃試験の結
果，さらに芝刈りブレードが直接接続されるクランクシャ
フト出力軸の形状仕様等から，汎用エンジンクランクシャ
フトに必要な衝撃値を，－ 40℃において 40J/cm2 以上，と
定めた．一方，本開発材においてはパーライト粒度と衝撃値

には Fig. 3 に示すような関係があり，パーライト粒度 5 以
上を確保すれば，この衝撃値を余裕を持って満足できるこ
とがわかる．以上を踏まえて実際の工程で各種冷却試験を
おこなった結果，上記衝撃値を得るためには，冷却速度の設
定は 800℃から 550℃の間において 50 - 80℃／分，が最適
であることがわかった．

以上の結果をまとめて，Fig. 4 に示す．

Fig. 2   Fan cooling after hot forging
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Fig. 3   Relation between pearlite grain size and
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Fig. 4   Hot forging conditions
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４．試験結果

4.1. 材料試験結果
4.1.1. シャルピー衝撃試験
クランクシャフトより切り出した JIS3号試験片にて，各

温度でシャルピー衝撃試験をおこなった結果を Fig. 5 に示
す．開発材は－ 40℃においても 40J/cm2 以上の衝撃値を確
保している．またＵノッチ部に 1 - 3mm の深さで高周波焼
入れを施した試験片の場合，開発材は全温度域にて比較材
であるS48C調質鋼の衝撃値を上回る結果を示している．こ
れは開発材のＣ量が比較材に比べて少なく，焼入れ硬度が
低いためであると考えられる．

Fig. 5   Charpy impact value of newly developed and
conventional steels
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4.1.2. その他の機械的性質
その他，引張強度，疲労強度等の材料試験結果を，比較

材と併せて Table 2 に示す．各項目とも，比較材とそん色
のない値が得られている．また，ピンオンディスク式摩耗試
験においても，開発材の摩耗量は従来材と同等であった．

Table 2   Mechanical properties of newly developed
and conventional steels

Newly developed

20

813

549

19

412

Conventional

20

764

549

23

372

Hardness (HRC)

Tensile strength
(MPa)

Yield point (MPa)

Elongation (%)

Rotating-bending fatigue
strength (MPa)

4.2. クランクシャフト実体試験結果
4.2.1. 低温実体衝撃試験
クランクシャフト実体を芝刈機実機に組み込み，運転状態

で地面から棒鋼を飛び出させ芝刈りブレードに衝突させる衝
撃試験を，－ 15℃にておこなった．その結果例を Fig. 6 に
示す．開発材でも，比較材と同様に出力軸の折損は発生せ
ず，曲がり量も同等で良好な結果となった．

Fig. 6   Result of low temperature blade-hit test for
crankshaft

Newly developed

Conventional

Fig. 7   Hardness of crank pin surface after induction
hardening

4.2.2. 高周波焼入れ性
クランクシャフト実体のピン部に対し，実際の量産設備

により高周波焼入れをおこない，その硬度・深さを測定した
結果を Fig. 7 に示す．汎用エンジンクランクシャフトに必
要な焼入れ表面硬度 HRC50 以上を満足しており，焼入れ
深さも比較材と同等で問題ないことが確認された．

Newly
developed

Conventional

Bending
fatigue

strength
of crank

pin
(MPa)

Without induction
hardening for fillet

402
(HRC24)

402
(HRC20)

With induction
hardening for fillet

647
(HRC52)

666
(HRC60)

Torsion fatigue strength of
power take-off shaft (MPa)

182
(HRC20)

106
(HRC20)

Table 3   Result of various fatigue tests for crankshaft

4.2.3. その他の実体試験
クランクシャフト単体の疲労試験の結果を Table 3 に示

す．曲げ疲労試験，ねじり疲労試験ともに完全両振りであ
る．材料試験結果同様，各項目とも比較材同等の結果が得ら
れている．また，エンジン実機による各種耐久試験において
も，従来材同様にすべての確認項目において基準値を満足
することを確認した．

4.3. 切削加工性
開発材および比較材の快削組織分布状態をFig. 8に示す．

開発材においては MnS が，比較材においては Pb が，同
様の形態で分布しているのがわかる．
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Fig. 8   Distribution of inclusions

(a) Newly developed steel (MnS)

(b) Conventional steel (Pb)

0.1mm

0.1mm

(a) Newly developed steel

(b) Conventional steel

Newly developed Conventional

Amount of wear of
tip flank after 30

min. turning (mm)

0.07
(HRC19.4)

0.18
(HRC21.2)

Amount of wear of
drill flank after

drilling 200 holes
(mm)

0.08
(HRC22.6)

0.09
(HRC20.1)

Table 4   Comparison of amount of tool wear between
newly developed and conventional steels

Fig. 9   Chips of newly developed and conventional
steels produced by 30 min. of lathe turning

Fig. 10   Chips of newly developed and conventional
steels produced by drilling 200 holes

(a) Newly developed steel

(b) Conventional steel

30mm

30mm

この両者について，同条件にてバイト切削性，および
ドリルせん孔性の確認試験をおこなった．その際の工具
摩耗量を Table 4 に，旋削・せん孔切りくず形態をそれ
ぞれ Fig. 9，10 に示す．工具摩耗量については，開発
材は比較材よりも少なく有利である．切りくずについて
は，開発材のほうが比較材に比べ若干処理性に劣る形状
であったが，実際の量産加工ラインにおいては全く問題
のない差であった．
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５．まとめ

（１）合金成分と鍛造条件を総合的に検討することにより，
熱間鍛造後の調質処理を省略しても，従来の調質鋼と
同等の強度・じん性を得られ，なおかつ高周波焼入れ
も可能である非調質鋼を開発した．

（２）従来の鉛快削鋼と同等の切削加工性を維持しながら，
環境負荷物質である鉛の添加を廃止した．

なお本鋼材は，排気量 160 - 390cm3 のプロユース向け汎用
エンジン用クランクシャフト材として量産適用されている．
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論文

山　口　義　博＊

Yoshihiro YAMAGUCHI

非圧縮・圧縮性流体統一解法の開発
Development of Universal Solver for Incompressible and Compressible Flow Simulation

ABSTRACT

A numerical methodology that decomposes a fluid
motion into the convection due to the flow material
velocity and the transportation of the sound wave was
newly developed and then a unified flow solver for all-
speed flow regime was conducted. The developed flow
solver has been validated using bench mark problems.
Furthermore, the solver has been extended to practical
one for an engineering purpose, such as three-
dimensional turbulent flow, by implementing an
unstructured grid method, a parallel computation
technique, and a turbulence model. Availability as a
unified flow solver in practical use has been confirmed
by solving a flow field around three-dimensional wing.

＊和光基礎技術研究センター

要　　旨

本研究では，数値流体計算における物理量の移動計算を
流速による移流作用と音波による伝播作用とに分離する手
法を開発し，弱圧縮性・圧縮性流体の統一解法を新たに構築
した．本手法は各速度域での検証問題により原理検証がな
され，その妥当性が確認された．更に，現実的な三次元乱流
解析のための，非構造格子法による複雑形状への対応，計算
効率化のための並列計算機能，乱流モデルの実装がおこな
われた．開発した解析コードを三次元矩形翼の乱流計算に
適用した結果，計算精度，計算効率ともに統一解法としての
実用性が確認された．

１．はじめに

近年まで数値流体力学 Computational Fluid Dynamics
（CFD ）は，大きく非圧縮性解法と圧縮性解法の二つに，解
析手法と研究者が分かれて別々の発展をたどってきた．そ
の理由は単純に解析対象が異なってきたからというだけで
はない．Fig. 1に示すように流れの速度，温度の特性の違い
により解析手法が大きく異なっており，互いの領域を解く
ことができないことが背景にある．この境界線は〝圧縮性限
界〟とよばれ，およそここを境として解析手法の使い分けが
なされている．しかしながら，現実には液体，気体を問わ
ず，流体には少なからず圧縮性が存在する．そのため，非圧
縮性流体とは，非圧縮性解法により求められる密度変化の
無いモデル化された状態を意味する．よって厳密には，現実
の流体現象と分けて考える必要がある．本論文では，圧縮率
もしくは熱膨張率が５％未満の流体を〝弱圧縮性流体〟と定
義し，以後の議論を進める．

先に述べたように，これまで設計者は流体現象ごとに解
法を使い分けて解析をおこなってきたが，圧縮性限界をは
さんだ流体現象や，弱圧縮性流体の解析では，何らかの仮定

やモデルを導入するか，あるいは，信頼性は落ちるものの，
収束性が低下した解析に頼らざるを得なかった．

近年の計算機の発達に伴い，複雑かつ大規模な解析対象
を一度に解くことが可能となってきた．例えばガスタービ
ンエンジンやレシプロエンジンの入口から出口までが相当
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Fig. 1   Schematic of relation between flow
phenomena and numerical method
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する．内部には，低速から高速までの流れが混在し，低速流
れ内でも，燃焼による温度差により密度変動が存在する．従
来法では，現象に応じて機械要素毎に分割して，解法を変更
して解析せざるを得ない．しかしながら要素間の干渉の分
離は難しく，境界条件のあいまいさや矛盾が生じ，解析精度
の低下は避けられない．

もし流体の全領域を統一して解くことができ，複雑かつ
大規模な問題への対応がなされれば，上記の課題を同時に
解消する強力なツールとなる．つまり，モデルや仮定を導入
せず，境界条件を入口と出口ともに大気状態等に明確に設
定した解析が可能となり，各要素性能と全体性能ともに信
頼性の高い解を得ることができる．

本研究の目的は，弱圧縮性流体と圧縮性流体が混在する
流れや，圧縮性限界付近での流体現象を統一アルゴリズム
で解く CFD スキームを構築することにある．また，それ
らの現象が存在する，複雑かつ大規模な問題への適用を考
慮し，以下の３項目に対応する．（１）乱流モデルの実装．

（２） 複雑形状に対応するためのハイブリッド計算格子への
対応．（３）大規模問題における計算負荷を下げるための計
算の並列化．以上の特徴をもつ解析コードを開発し，検証問
題と実用問題において良好な結果を得たので報告する．

２．従来法との比較
　
非圧縮性解法と圧縮性解法で，互いの計算領域を解けな

い主たる理由と，本解法の特徴を挙げる．
（１）非圧縮性解法が圧縮性流れを解けない理由：
　完全 Navier­Stokes（NS. ）方程式から，密度一定の仮定
により導出された，簡略化された支配方程式（質量保存式，
運動量保存式）を解く．またエネルギー保存式は連立式と
して扱わない．このため流体の圧縮性は考慮することがで
きない．

（２）圧縮性解法が弱圧縮流れを解けない理由：
　完全NS. 方程式を支配方程式として扱う．方程式は質量，
運動量，エネルギーの保存則より構成されており，弱圧縮性
現象も表現する．密度や運動量など流体のマクロな性質を
表現しており，流体分子の流速移動や圧力伝播や摩擦によ
る熱生成等を，巨視的に連続体として扱うことに他ならな
い．このことは移動現象に注目した NS. 方程式の固有値解
析より，「物理量の移動は流速と音波（圧力波）によりおこな
われる」と証明できることからもわかる．一方，圧縮性解法
では，流速と音速による移動計算を同時におこなう手法を
とる．そのため，音速に比べ流速のスケールが非常に小さく
なる弱圧縮性流体の解析では，スケールの違いによる誤差
が累積し，計算の収束性の悪化や破綻が生じる．

（３）本解法の特徴：
スケールが違う流速と音速をいかに扱うかが，統一解法

開発の鍵となる．スケールをそろえる前処理行列を方程式

に掛けて，擬似的な時空間で移動計算をおこなう手法とし
て，Preconditioning 法（１） ­ （３）が提案されている．また，流
速と音波による移動計算を分離して，別々におこなう手法

（４），（５）も提案されている．どちらもまだ研究段階であり，実
用レベルで汎用的に使われている手法はほとんど無い．

本解法でも，支配方程式として完全 NS. 方程式を取り扱
う．ここで，改めて完全 NS. 方程式の特性を見直す．先に
述べたように弱圧縮性領域では，流速と音波での移動効果
が解離する．流速による移動は，風上から風下への一方向性
をもつ双曲形方程式で表現できる．一方，音波は圧力波源や
境界を端とした定常波としての性質をもつため，だ円形方
程式で表現できる．本解法ではそれぞれの方程式系の特性
を活かすよう，流速による効果と音波による効果を分離す
ることで，統一解法の構築をおこなった．一段階目として，
先ず流速による移動計算を，従来の圧縮性解法の知見を活
かしておこなう．次に，音波による伝播効果は，漸近的に境
界値問題に近づくように取り扱う．また，運動量保存式にお
ける圧力の寄与分は流速によるものと，音波によるもので
あることが証明できる（６）ため，圧力寄与も分離して，圧力
計算の高精度化を図る．

３．支配方程式

完全 NS. 方程式より導いた非保存形の式，質量保存式
（１），運動量保存式（２），温度方程式（３）を支配方程式とす
る．ここで温度方程式は，エネルギー保存式に質量保存式と
運動量保存式を代入して導出する．

= – ·u+u ·
t （１）

·(–pI+   )+u · u =
t
u 1 （２）

+u · T = {–p(   ·u)–   ·k    T+    :    u}
t
T

Cv

1
（３）

ここで ρ，u，p，T はそれぞれ密度，速度ベクトル，圧力，
温度を表わし Cv，Π，k は等積比熱，粘性テンソル，熱伝
導率を表す．また I は単位行列である．

加えて，実用計算においては k­ω 乱流モデル（７），（８）を用
いる．ここでの k は乱流エネルギーを表わす．

４．分離解法
　
式（１） ­ （３）を多段解法により時間刻みで（n → n+1）ま

で進める．一段目を流速のみによる物理量の移動をおこな
う移流段（時間刻み n →＊）とよぶ．二段目を音波の式に基
づき，圧力の微小擾乱による物理量の伝播をおこなう等エ
ントロピー段（時間刻み＊→＊＊）とよぶ．三段目は粘性や
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熱流束を計算する粘性段（時間刻み＊＊→ n+1）である．等
エントロピー段では境界値問題を解くため，圧力方程式を
導出する．ここで，運動量保存式における（n →＊＊）時間
刻みでの圧力勾配項の時間変動を ∇p** = ∇（pn + φ）と分離す
る．ここで φ は φ  = p**– p* となる値で，圧力の微小擾乱
量となる．分離による効果は次の二つである．一つは圧力方
程式を解く際に，圧力を直接変数としないことにより，誤差
の累積を緩和すること．もう一つは圧力勾配項を流速時間
スケールでの寄与分と音速時間スケールでの寄与分とに分
離して，それぞれ適した移動計算をおこなう（９）ことである．

三段階の分解を具体的に式（４） ­ （６）に示す．

移流段：

–    pnI/   *=

0

0
*

u

T

*

u

T
t

+(un·    ) （４）

等エントロピー段：

=

**

u

T
t

–    *    ·u**

– p*   ·u**

Cv *

– I
*

（５）

粘性段：

=

n+1

u

T
t

0

*

·    n+1

Cv **

k·    Tn+1+    **:    u** （６）

次節では，各段における解法について示す．

4.1. 移流段

移流計算の手法は，移流作用が支配的となる圧縮性解法
において発展してきた．それは近似リーマン解析手法とよ
ばれ，シャープにかつ振動を起さずに，物理的な不連続であ
る衝撃波を捕獲することがポイントとなる．本手法も衝撃
波の生じる流れ解析を考慮し，近似リーマン解法を参考と
した．式（４）に示すように変数が保存変数ではなく原始変
数で，かつ非保存形であるため，近似リーマン解法をそのま
ま適用することはできない．また，厳密に衝撃波をとらえる
には数理上の課題も生じる（10）．そのため，如何に低速から
高速までに対応する風上化をおこなうかが鍵となる．式

（４）より，物理量の移動は流速 u のみに依存することがわ
かる．しかしながら，流速に依存しない項として，運動量保
存式の右辺に圧力勾配項が存在する．流速項と圧力勾配項
をそれぞれ分離して風上化するために，近似リーマン解法

の一つである AUSM 法（11）を参考にして離散化をおこなっ
た．この圧力の風上化が圧力計算の高精度化に寄与する．

4.2. 等エントロピー段，粘性段

ここでは，音波による移動効果が，漸近的に境界値問題
となるように解きたい．圧力方程式を導出するため，状態方
程式の時間による全微分に式（５）を代入する．

·u*
– =*

1
t2p* t

· （７）

式（７）を SOR 法，残差切除法（12）等の一般的な行列解法で
解く．圧力の計算後，密度，速度，温度を計算する．

粘性段では，等エントロピー段での値を使って計算をお
こなった後，時間刻みを一つ進める．

５．離散化
　
5.1. 空間離散化

計算格子上への物理量配置として二つの方法が考えられ
る．一つは全物理量を同じ点に持たせるコロケート配置で，
他方は密度，圧力，温度等をセル中心に配置し，速度を格子
面上に配置するスタッガード配置である．圧力方程式の導
出過程を考慮すると，本手法ではスタッガ－ド配置が望ま
しい．しかしながら，離散化式の保存性の維持を目的とし，
かつプログラム開発での繁雑さを回避するためコロケート
配置を採用した．また，複雑形状の計算にも柔軟に対応でき
るように，セル中心有限体積法（FVM）をベースとして二次
元計算，三次元計算ともにハイブリッド格子に対応した．衝
撃波をシャープに計算するためには，移流段での空間精度
が大きく影響する．しかしながら，FVM ではステンシルを
広く取ることができないため，Monotone Upstream­
Centered Schemes for Conservation Laws（MUSCL ）内挿によ
り空間二次精度とした．

5.2. 時間離散化

定常計算には計算時間の短縮のため，局所時間刻み法を
取り入れた時間一次精度でおこなう．時間発展での計算安
定化のために，移流段と粘性段においては LU­SGS 法（13）を
用いた陰的計算をおこなう．一方，非定常計算ではクラン
ク・ニコルソン法により時間二次精度とした．移流段と粘性
段では LU­SGS 法にニュートン・ラプソン法を組み合わせ，
Dual­Time Stepping法（14）により時間精度を維持している．

６．並列計算
　
本手法は，移流段において圧縮性解法のAUSM 法と同等

の計算負荷があり，更に等エントロピー段で圧力方程式を
解く負荷があるため，圧縮性解法に比較して計算負荷が高
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くなる．高負荷を分散し，計算のターンアラウンド時間を短
縮させるため，並列計算手法を取り入れた．

並列化手法として領域分割法を採用し，合わせてプログ
ラム上の変数配列を動的に取得させた. 従って，メモリ分
散型の並列計算機に対しては，要求するメモリを各ノード
に分散させることができるため，大規模計算が可能とな
る．領域分割法としては，METIS 法（15）を採用し，１ノー
ド内の負荷を均等にしている．また，隣接領域間でのデー
タ交換は，各領域境界上に配置された仮想セルの物理量の
みおこなう．この方法により，ノード間で交換するデータ
量と通信時間を最小限にとどめた．Fig. 2 に 1CPU での
計算時間を１として無次元化した実測値と理論値を示す．
計測に使用した格子数は約 110 万であり，実用レベルの
格子数において，理論値に近い並列化の効果が得られてい
ることがわかる．

7.2. 圧縮性流れ解析の検証

圧縮性解析を Sod の一次元衝撃波管問題（17）にて検証し
た．本問題では初期状態として，管中央の仕切りをはさんで
左右に圧力比 PL/PR=10，密度比ρL/ρR=8 の静止状態の気
体を満たす．検証は，仕切りをはずした後の非定常な超音速
流れを，理論解と比較することでおこなわれる．Fig. 4(a)は
衝撃波管の初期値のイメージ図を，(b)，(c) は 0.14154秒
後の密度，速度の分布を示す．

Fig. 2   Normalized calculation time between
measured and ideal time
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７．検証

典型的な弱圧縮性流れに対する問題と，圧縮性流れに対
する問題を用いて，本解法の検証をおこなう．

7.1. 弱圧縮性流れ解析の検証

弱圧縮性の粘性解析をキャビティー内流れにて検証した．
計算条件はレイノルズ数が1000，開口部のマッハ数が0.01
である．解析のイメージ図を Fig. 3(a) に示す．Fig. 3(b) に
計算より得た流線を，Fig. 3(c) は y=0 上での速度 v の分
布を，Fig. 3(d) には x=0 上での速度 u の分布を示す．速
度分布は Ghia ら（16）の検証データと比較している．

主流渦の速度分布は検証結果と良く一致している．また，
Ghiaらの結果と同様に二次渦も捕えられている．これより
弱圧縮領域の粘性流れにおける，本解法の妥当性が確認で
きた．

Fig. 3   Validation results for cavity flow at Re=1 000,
Min=0.01
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非保存形を支配方程式とした場合，衝撃波でのエントロ
ピージャンプを弱解として認めることができないため，衝
撃波位置が理論解より遅れることが指摘されている（10）．し
かし，本手法においては良好な結果が得られている．

である local­preconditioning法では，淀み点におけるパラ
メータ依存性のため，人工的な処理を必要とする（１） ­ （３）．そ
のため，本検証にでは淀み点近傍での非物理的な挙動の有
無を，弱圧縮性流れから圧縮性流れまでの解析にて確認す
る．主流速度は M ∞ =0.005の弱圧縮：Fig. 5(a)，M ∞ =0.6
の高亜音速：Fig. 5(b)，M ∞ =0.9 の遷音速：Fig. 5(c) であ
る．迎角は全て 0 度である．図のコンターはそれぞれの主
流速度で無次元化された速度の絶対値である．よって，(a)

- (c) のコンターの色は直接比較はできない．

Fig. 4   Validation results for the Sod’s problem
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7.3. 二次元翼型周り流れの検証

先の二つの検証により，内部流れにおいて弱圧縮性流れ
と圧縮性流れが，本手法により解析可能であることを確認
できた．次に物体周り流れの検証として，二次元NACA0012
翼型周りの非粘性計算をおこなった．他の統一解法の一つ

Fig. 5   Contours of velocity magnitude around
NACA0012 airfoil

(b) Contour of velocity magnitude in high
subsonic flow regime at M∞=0.6

(a) Contour of velocity magnitude in weak
compressible flow regime at M∞=0.005

(c) Contour of velocity magnitude in 
transonic flow regime at M∞=0.9
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非圧縮性解法では，弱圧縮性解析の Fig. 5(a) と同じ計算
結果は得られるが，圧縮性の影響が出る (b)，(c) について
は同様の結果を得ることはできない．一方，圧縮性解法にお
いては，(b)，(c) と同様の結果を得ることができるものの，
弱圧縮性の領域となる (a) の計算では，解が収束せず非物
理的な解となる．本手法においては，弱圧縮性の低速から，
衝撃波の生じる高速まで，適切な速度分布の収束解が得ら
れた．これより淀み点のある物体周りの問題に対しても，広
い速度域で適用可能と判断できる．

８．三次元翼周り計算

実用問題レベルの解析対象として，三次元 NACA0012翼
周りの乱流解析をおこなった．解析条件として空港での航
空機の離発着時を想定し，低速，高迎角とする．高迎角とな
る理由は，低速での翼負荷を上げるためであるが，その翼上
下面での圧力差が，強い翼端渦を発生させる原因となる．こ
の翼端渦は残留渦となり，空港上空においては，次に離発着
する航空機との干渉を避けるための待機時間に影響する．
そのため，安全性の確保及び，離発着数の拡大のため，CFD
による翼端渦の予測が多くおこなわれている．しかしなが
ら，従来法による解析においては速度域が圧縮性限界付近
であるため，計算の収束性が悪く解の信頼性が低くなる．更
に，数値計算上の非物理的な粘性（数値粘性）の影響により，
計算手法や計算格子に依存して，残留渦が実際より早く拡
散しまうことが指摘されている（18）．よって，本解析手法の
特長となる統一解法であることと，圧力の高精度な計算手
法であることを活かし解析をおこなった．

総計算格子数は1157856で，数値拡散の影響を減らすた
め全六面体格子とした．計算領域は16領域に分割し並列計
算をおこなった．分割した領域毎に色分けして Fig. 6(a) に
示す．翼アスペクト比は３，主流マッハ数は 0.12，迎角は
10 度，レイノルズ数は 0.9 × 106 である．

翼端渦の様子を Fig. 6(b) に流線で示す．翼端渦が翼端上
面に発生し，粘性効果により緩やかに減衰しているのがわ
かるが，コード長の 10倍以上後流までも捕えられており，
数値拡散の影響は低いことが示された．次にヘリシティの
コンターをFig. 6(c)に示す．コンター位置はコード長の２，
４，６倍の後流に相当する．ヘリシティ h は h = u·curlu で
定義され，絶対値の最大値は渦中心を表し，符号は渦の回転
方向を示す値である．図中で風上側から見て，負の値は反時
計周りの渦を，正の値は時計回りの渦を意味する．ヘリシ
ティは，翼端渦と後流以外の場所ではほぼゼロの値となる
ため，図ではスケールの調整をおこなっている．翼端渦に相
当する場所では負の値をもっており，先の流線の図と同様，
反時計周りの渦が生じていることがわかる．ヘリシティと
同位置での乱流粘性比のコンターを Fig. 6(d) に示す．現実
的な計算負荷で，より実際の現象に近い解析をおこなうた

Fig. 6   Results of a wingtip vortex calculation around
NACA0012 rectangular wing

(a) Calculation grid divided by METIS method

(b) Streamlines around NACA0012
rectangular wing by turbulent calculation

(c) Helicity contours at 2, 4, and 6-chord downstream
from trailing edge by turbulent calculation

(d) Contours of turbulent viscosity at 2, 4,
and 6-chord downstream from trailing edge
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めには，乱流モデルの導入は不可避である．図より翼後流及
び渦位置での流れにせん断がある場所に，乱流粘性が適切
にはたらいていることがわかる．以上により，大規模，複雑
現象解析に対する三次元の統一解法コードの実用性が確認
できた．

９．まとめ

数値流体計算手法として，非圧縮性・圧縮性流体解析の
ための統一解法を新たに構築した．原理検証のための弱圧
縮性領域から圧縮性領域までの内部流，外部流の解析で良
い一致が確認できた．乱流解析機能と複雑形状の解析機能
を付加して，より現実的な問題である三次元翼周り計算を
おこない，統一解法としての実用性が確認された．更に並列
計算機能の実装がなされ，理論値に近い計算負荷の分散を
可能とした．今後はコードの特性を活かすべく，解析対象と
してガスタービン内部流れ解析やレシプロエンジン内部解
析，また，現象解析として圧力変動が影響する燃焼解析，騒
音解析等に適用していく．
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論文

釜　土　敏　裕＊

Toshihiro KAMATSUCHI

流体音響連成解析コードの開発
Development of Computational Fluid/Aeroacoustic Coupling Code

ABSTRACT

A rather novel coupling method is developed for
predictions of aerodynamic sound fields. The flow fields
are predicted by Reynolds Averaged Navier-Stokes
(RANS) and the sound propagations are computed by
Linearized Euler Equations (LEE). This method enables
wide range aeroacoustic analyses with the lower
computational cost. All simulations are performed using
unstructured grid methods because of their flexibility to
fit complex geometries. To validate this method in the
present work computational aeroacoustic analysis around
an airfoil was carried out. Sound sources are treated
universally by using turbulent vortex fluctuations which
induce aeroacoustic phenomena, not by the secondary
pressure fluctuations on the body surfaces. This suggests
a new guidance in computational aeroacoustics.

＊和光基礎技術研究センター

要　　旨

流 体 音 予 測 に 有 効 な ツ ー ル と し て ， 流 れ 場 を 解 く
Reynolds Averaged Navier­Stokes（RANS）と音の伝播を解く
Linearized Euler Equations（LEE）を組み合わせた，流体と音
響の連成解析手法を新たに開発した．これにより，低計算コ
ストで広範囲の流体音解析が可能となった．また，すべての
解析において非構造格子法を用いることにより，複雑形状
にも対応できるようになった．本手法を翼まわりに適用し
その有効性を実証した．二次的に発生する表面圧力変動で
はなく，乱流変動を直接用いることで音源が普遍的に扱え
るようになり，流体音解析に新たな方向性を示すことがで
きた．

１．まえがき

流体音は空気などの流体運動に起因して発生する音であ
る．例えば，身近なものでは家庭の空調機，PCの冷却ファ
ン，自動車ではドアミラーやサンルーフ，航空機ではエンジ
ンのコンプレッサやタービン，ジェット後流，主翼フラップ
から発生する音がこれに属する．流体音は流速の増加に対
して急激に大きくなる特徴を持つため，その予測は重要な
課題となっている．最近では，自動車や航空機などの高速化
とともに，空力騒音が全体の騒音の中でも支配的となって
きており，快適性や環境問題の観点からこのような空力騒
音の低減は不可欠であり，社会的にも注目を集めている．

これまでの流体音予測は実験や理論に基づく手法が主流
であったが，近年ではComputational Fluid Dynamics（CFD）
の発展に伴い数値計算での予測が盛んに行われるように
なってきている（１）．しかしながら，従来の流体音解析手法
では次のような問題があった．

（１）音源となる流れの時間変動成分までを厳密に求めよう

とすると，Direct Numerical Simulation（DNS）や Large
Eddy Simulation（LES）を用いた解析が必要となり，計
算コストが高くなりすぎる．

（２）Lighthill などの音響学的類推を用いた手法では，速度
勾配が無い一様空間（homogeneous medium）での音源
の発生や伝播に限定される．

（３）取り扱う対象が単純形状のモデルのみである．
本研究ではこれらの問題を解決するために，（１）に対し

ては Reynolds Averaged Navier­Stokes（RANS ）および
Stochastic Noise Generation and Radiation（SNGR）モデルを
用いて音源抽出の計算コストを減少させる，（２）に対して
は Linearized Euler Equations（LEE）を用いて非一様空間も
含めた広範囲の音響解析を可能とする，（３）に対しては流
体と音響の両方の解析において形状適応性に優れた非構造
格子法を適用する，という新たな手法による流れ場と音場
を同時に解析する流体音響連成解析コードを開発した．こ
れにより，実用的な時間，計算機環境で種々の流体音が解析
可能となった．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_30
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Flow

Integral method

Turbulent flow simulation:
RANS+SNGR model

Acoustic analysis:
Linearized Euler equations

２．解析手法

2.1. 解析手順

本研究における解析手法の概念図を Fig. 1 に示す．解析
の手順は以下のようになる．

Step1．RANS と乱流モデルを用いて音源周辺の流体解
析を行う．

Step2．SNGR モデルを用いて Step1で得られた乱流エ
ネルギーと散逸率から瞬間の乱流速度場を計算
する．

Step3．Step2で得られた乱流速度場を音源として，Step1
の流れ場の結果と合わせて LEE に入力し音響解
析を行う．

この手順を経て，伝播空間が一様となったところで理論
解に基づく積分方程式を解き，最終的に遠方場において希
望のデータを得る．

本手法は大きく分けて，RANS と乱流モデルによる流体
解析と，SNGR と LEE による音響解析から成る．

0
Gj = ji

ui  ij – qj + (   +     T) k
xj

（４）

ρ は密度，u
i

は x
i

方向の速度成分，p は圧力，µ は層
流粘性係数，τ

ij
は粘性応力，q

j
は熱流束である．E，H は

それぞれ単位質量あたりの全エネルギーと全エンタルピー
である．

乱流エネルギー k，乱流粘性係数 µ
T
は乱流モデルから求

める．ここでは，壁からの距離が不要で非構造的なデータ所
持にも有利な Wilcox の低レイノルズ数補正型 k­ωモデル

（２）を用いた．σ は乱流モデル定数である．

2.3. 音響解析

音源項を考慮した LEE は一様空間の仮定に限定されず，
また回折や壁面反射も取り扱うことができる．さらに，スカ
ラーの波動方程式では取り扱えるものは音波のみであるの
に対し，LEE では音波と同時にエントロピーや渦の波動も
解析可能である．

LEE は圧縮性の Euler 方程式から導出され，以下のよう
に表される．

= Sa+
Qa Faj

xjt （５）

ここで，保存量ベクトル Q
a
，非粘性流束ベクトル F

aj
は

それぞれ以下のように表される．

Qa = [   ′ (   ui)′ (   E )′]T （６）

Faj =
(   uj)′

uj(   ui)′ + ui(   uj)′ –    ′uiuj + p′  ij
uj(   H)′ + H(   uj)′ –     ′Huj

（７）

( )' は変動成分で，これが音波の成分となる．u
i
，H は流

れ場の値であり，本研究ではこれに RANS の結果を用いる．
乱流の干渉によって発生する音は以下のような音源項 S

a

で表され，LEE 右辺の生成項として扱う．

Sa =

0

(   u′i u′j +    u′i u′j)– xj

(   Hu′i u′j –    Hu′i u′j)– xj

（８）

流れ場を RANS で解析した場合，得られる解は時間平均
の乱流場であるため，音源に関する非定常的な情報は含ま
れない．ここでは，乱流場から音源を抽出するために
Bechara ら（３）が提案した SNGR モデルを用いた．このモデ
ルではランダムフーリエモードに基づき，以下の式から位
置 x での瞬間の乱流速度 u

t
を求める．

N

n=1
ut(x) = 2     ûn cos(kn·x+   n)  nψ （９）

ここで，û
n
，ψ

n
，σ

n
，k

n
，N はそれぞれ，第 n フーリエ

Fig. 1   Aeroacoustic simulation methods in different
domains

2.2. 流体解析

流れ場の支配方程式として用いる圧縮性Navier­Stokes方
程式は以下のようになる．

= 0+
Q

t xj

(Fj – Gj)
（１）

ここで，t は時間， x
j
は座標である．保存量ベクトル Q，

非粘性流束ベクトル F
j
，粘性流束ベクトル G

j
はそれぞれ

以下のように表される．

Q = [       ui    E ]T （２）

Fj =

Huj

uj

ujui + p  ij （３）
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モードにおける絶対値，位相，方向ベクトル，波数ベクト
ル，全モード数である．Fig. 2 に第 n モードの波数空間に
おけるそれぞれの関係を示す．û

n
は von Karman­Pao

spectrum（４）の乱流エネルギースペクトルから求めた．SNGR
モデルでは乱流エネルギー，積分長さスケール，時間スケー
ルを必要とする．乱流エネルギーは RANS から得られ，積
分長さスケールと時間スケールは乱流エネルギーと散逸率
から求める．SNGR モデルの結果から乱流せん断応力を計
算した後，LEE に音源項として入力し伝播計算を行う．

Fig. 2   Wave vector geometry for the nth Fourier velocity
mode (ϕ

n
, θn

, and α
n
 : random functions)

k1

k2

k3
k′3

k′1

kn

k′1

k′2

k′3
n

n

n

nϕ

３．解析コードの検証

本研究で開発した音響解析コードの妥当性を検証した．
LEE の検証には Fig. 3 のような一様流中の音響パルス伝播
解析（５）を行った．初期条件を以下に示す．

=
′

0
0.03exp[–(ln2)(x1

2 + x2
2)]/52

0.03exp[–(ln2)(x1
2 + x2

2)]/52p′
ui′ （10）

ここで，一様流マッハ数はＭ = 0.5 である．Fig. 4(a) に
音響パルスの計算結果を示す．パルスが時間とともに空間
に拡散し．さらに一様流の影響で下流に移動している．ま
た，Fig. 4(b) の理論解と比較してもよく一致しており，本
研究のLEE コードは一様流中のパルス伝播を正確に捉えて
いる．

SNGR の検証には乱流速度場解析（３）を行った．Fig. 5 は
瞬間の乱流速度場の計算結果である．各座標軸は乱流ス
ケールで無次元化されているが，大きさが概ね１であるよ
うな渦がいくつか見られ，妥当な結果を示している．この乱
流場の空間相関を Fig. 6 に示す．計算結果では二点の距離
が遠くなるほど空間相関が減少しているが，この様子は理
論解とも一致している．Fig. 7は自己相関である．時間の経
過とともに相関が減少しているが，理論解とよい一致を見
せている．以上の結果から，空間と時間の両方に関して正確
な相関が取れており，本研究のSNGR コードは妥当である．

Fig. 3   Two-dimensional acoustic pulse in a uniform
flow. The sound source is located at (0,0).
The circle indicates the “edge” of the pulse.

Fig. 4   Pressure fluctuation of acoustic pulse in a
two-dimensional uniform flow
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Fig. 5   Spatial distribution of the simulated turbulent
velocity field (k=1 714m2/s2, ε=44.8×106m2/s3,
N=200). Several eddies are visible in the
spots of red circles.
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４．翼型まわりの流体音響連成解析

本解析コードの有効性を示すために，翼型まわりの流体
音響連成解析を行った．解析対象は実際に騒音実験（６）で使
用された，後縁に厚みを持たせた NACA0012とした．計算
条件として，流入マッハ数は M ∞ =0.205，レイノルズ数は
Re=2.86 × 106 で全域乱流を仮定し，入り口境界での乱れ
強さはTi=0.3％，乱流長さスケールはコード長の0.2％，迎
角はα =5°と設定した．なお，解析には非構造ハイブリッ
ド格子を用いた（Fig. 8）．

流体解析の結果をFig. 9に示す．(a)はマッハ数分布，(b)

は乱流エネルギー分布である．後縁付近は厚みを持たせた
ために大きな乱流エネルギーが生成されている．

Fig. 10 に SNGR モデルから得られた，時間平均成分を
除いた瞬間の速度ベクトルを示す．大小多くの渦が下流に
流されており，全体としては非常に複雑な流動を形成して
いる様子がわかる．特に後縁付近では乱流境界層が後縁と
干渉を起こし，大きな乱れが生じており，これは流体解析で
得られた大きな乱流エネルギーと対応している．

LEE による音響解析の結果を Fig. 11 に示す（(a) から (d)

の時間は Fig. 10 と対応）．翼後縁付近から発生した微小な
圧力変動が遠方へと伝播していく様子がわかる．音波の分
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Fig. 6   Spatial two-point correlation function f(r) with a
distance variable

Fig. 7   Autocorrelation for generated turbulence as a
function of normalized time separation

(a) Mach number contours

(b) turbulence kinetic energy contours near trailing edge
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Fig. 8   Unstructured hybrid mesh around NACA0012
airfoil with the blunt trailing edge. Structured
mesh are generated around the solid surface,
surrounded by unstructured triangular mesh.

Fig. 9   Results of flow simulation around NACA0012
airfoil (M∞=0.205, Re=2.86×106, Ti=0.3%,
α=5°)

布は，固体境界面の存在によって散乱する場合に特有な二
重極性を示しており，上流側で波長が短くなっているとい
うドップラー効果も現れている．
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Fig. 12は後縁付近の主要な密度変動である．後縁のコー
ナー付近から正と負の値の変動が周期的に発生している．
主に翼型下面からの発生が大きいのは，迎角の影響である
と考える．本研究では乱流境界層全域において音源の発生
が確かめられたが，大部分が翼後縁からのものであり，それ
以外のものが打ち消される結果となった．

以上の解析結果から，翼型から発生する音は，後縁での
渦を伴う複雑な乱流干渉による密度，圧力変動から生じ，音
波として空間に伝播していくという結論が得られた．本研
究では計算コストの点で有利であるためRANS を用いたが，
これまでの LES などを用いた結果（Fig. 13）と同様の結論に
達することが確認でき，本解析コードの有効性が示された．

翼などの物体が流体中に存在する場合，これまでの手法
では主に表面圧力変動が音源とされてきた．一方，本研究で
は乱流変動を直接の入力としているが，解析結果は二重極
音の発生を正確に示した．これは，表面圧力変動が乱流場の
変動により励起されるためであり，本解析手法によって実
現象のメカニズムがより正確に捉えられたことを示してい
る．従って，二次的に発生する表面圧力変動が支配的な音源
である音響解析においても，本手法の適用が効果的である
ことがわかる．また，本手法を用いることで，表面圧力変動
に加えて，乱流変動自身も音源とすべきモデルも解析可能
となり，音源が普遍的に扱えるようになった．

(a) t=0 (b) t=   t

(c) t=2   t (c) t=3   t

(a) t=0 (b) t=   t

(c) t=2   t (c) t=3   t

Fig. 10   Distributions of instantaneous velocity
fluctuation near trailing edge (∆t: time
increment)

Fig. 11   Sound pressure field around NACA0012
airfoil (red: p'>0, blue: p'<0, ∆t: time
increment)

Fig. 12   Density fluctuation near trailing edge

Fig. 13   Instantaneous pressure fluctuation field using
LES data taken from the computational result
by Manoha E. et al.(7)
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５．まとめ

これまでの流体音解析においてボトルネックとなってい
た，高い計算コストやモデルに対する柔軟性の問題を解決
する流体音解析コードを開発し，次の成果を得た．

（１）流れ場を解く RANS と音場を解く LEE を組み合わせ
た流体音響連成解析手法を新たに開発した．これによ
り，低計算コストで広範囲の流体音解析が可能となっ
た．また，すべての解析において非構造格子法を用い
ることにより，複雑形状にも対応できるようになった．

（２）音響パルス伝播解析と乱流速度場解析から本研究で開
発した音響解析コードの妥当性を明らかにした．

（３）本手法を翼まわりに適用することで，音波が翼後縁付
近から発生し遠方に伝播していく結果が得られ，その
有効性を実証することができた．また，二次的に発生
する表面圧力変動ではなく，乱流変動を直接用いるこ
とで音源が普遍的に扱えるようになり，流体音解析に
新たな方向性を示すことができた．
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逆マトリクス法による車外騒音の音源同定手法の研究
Research on Technique for Identification of Sound Source of Pass-by Noise

Using Inverse Matrix Method

ABSTRACT

Iden t i f y ing  sound  sou rce s  wh ich  make  a
significant contribution to pass-by noise is essential
in attempts to reduce it. This paper discusses a
technique of identification of sound sourse using the
inverse matrix method.In this technique, multiple
observation points are established around a sound
source, and the sound source is identified using sound
pressure and acoustic transfer function. The stability
of the inverse matrix of the acoustic transfer function
has a significant effect on the accuracy of sound
source identification.  An index expressing the
stability of the inverse matrix of the transfer was
therefore devised. The use of this index has made it
possible to determine optimum observation points.
Actual vehicle tests have confirmed that the method
is capable of predicting far-field sound pressure with
a high degree of accuracy.

＊　栃木研究所
＊＊日東紡音響エンジニアリング

要　　旨

車外騒音低減のためには，寄与の高い音源を同定するこ
とが重要となる．本研究では，逆マトリクス法による音源同
定手法について検討した．本手法は，音源の周辺に複数の観
測点を配置し，観測点の音圧と音響伝達関数から音源を同
定するものである．このとき，音源同定精度は伝達関数逆行
列の安定性に大きく影響される．そこで，伝達関数逆行列の
安定性を示す指標を適用した．本指標を用いることにより，
最適な観測点位置を判別することが可能となった．実車に
よる検証の結果，遠音場音圧を高い精度で予測できること
を確認できた．

１．はじめに

自動車の車外騒音を構成する音源としては，エンジン騒
音，吸気系騒音，排気系騒音，タイヤ騒音などがあげられ，
音源の対象となる部品が多岐にわたる．そのため，どこから
どのような音が発生しているかを把握するための要因分析
が重要となってくる．

騒音源同定のために従来から使われてきた手法は，マス
キング法による寄与解析（１）がある．しかし，この手法は試
験準備に多くの時間を必要とすることに加えて，詳細な部
位の特定には不向きである．また，他の解析手法としては，
インテンシティ法（２），ホログラフィ法，ビームフォーミン
グ法（３）などの音源探査手法がある．これらは音場の状態を

可視化できる点で優れた手法であるが，実車搭載のエンジ
ンのように音源がボデーなどで覆われた場合には適さない．
そこで上記の手法に対し，さらに詳細な音源の寄与を解析
できることを主眼とした研究がなされている（４），（５）．しかし
ながら実際の解析適用事例は，多数とは言えない．

本研究では，音響伝達関数の逆マトリクス法による音源
強度の算出手法に着目し，実験的解析法として車外騒音の
音源の同定に適用できる方法を検討した．

２．逆マトリクス法による音源同定について

2.1. 概要

車外騒音の解析としては，騒音源の強度自体を把握する

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_31
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Far-field 
microphone

PF

Q1 Q2

Q3H1
H3

H2

だけではなく，車外への音響伝搬特性を把握することも重
要である．Fig. 1 に示すように，車両から 7.5m 離れた遠
音場評価点の音圧P

F
は，式（１）を用いて，音源位置での体

積速度 Q
i

と音源から遠音場評価点までの音響伝達関数 H
i

の積で表すことが可能である．

∑
i

HiQiPF = （１）

ここで，
H

i
：音響伝達関数 [Pa/(m 3/s)]

Q
i
：体積速度 [m3/s]

i：音源数
体積速度Q

i
の同定手法には，放射面の振動加速度から算

出する方法（６），音響管を用いた手法（７）などがあるが，今回，
我々は相反定理による実験的計測により求めた音響伝達関
数を用い（８），後述する逆マトリクス法により同定した．

逆マトリクス法による音源同定の原理について説明する．
M 個の無指向性点音源があると仮定し，N 個の近傍観測点
にて音源を同定することを考える（Fig. 2）．そのとき，音源
の体積速度をQ

Sm
（m=1, …, M），観測点の音圧をP

Rn
（n=1, …,

N），点音源 m から観測点 n までの伝達関数を H
SmRn

（m=1,

…, M, n=1, …, N）とすると，これらの関係式は式（２）で表さ
れる．

PRN = HS1RNQS1 + ... + HSMRNQSM

PR2 = HS1R2QS1 + ... + HSMR2QSM

PR1 = HS1R1QS1 + ... + HSMR1QSM

... （２）

またこれらをマトリクス表現すると式（３）で表すことが
できる．

P = HQ （３）

したがって M 個の各音源の体積速度を同定するために
は，N 個の観測点の音圧および M × N の伝達関数行列の
逆行列を求めればよいことがわかる．数式で表すと式（４）
のようになる．

Q = H+P = GP （４）

ここで，

GRNSMGRNS2GRNS1

GRNS2GR2S2GR1S2

GRNS1GR2S1GR1S1

...

.........
...

...

...

G =
（５）

この式中の＋印は，Moore­Penrose一般化逆行列を示し
ており，実際の行列は式（５）のような行列となる．一般化逆
行列は，通常の逆行列を拡張した行列で，M=Nとなる正則
行列以外にも適用できる．本稿では，この一般化逆行列を以
後逆行列と記す．

2.2. 特徴および課題

各音源の体積速度は2.1節で述べたように，伝達関数行列
の逆行列を求めることにより得られる．したがって逆行列の
安定性は音源の体積速度同定精度に大きく影響する．精度の
高い音源同定をおこなうためには，次の条件が必要となる．

（１）M ≦ N，つまり音源点数 M より観測点数 N が多くな
ければならない．

（２）伝達関数ベクトルの直交性を高くする．
（３）精度の高い伝達関数を測定する．

（１）は，M ＞ N では伝達関数の逆行列の解が得られな
いことを意味する．

（２）は，観測点の配置が音源同定精度に大きな影響を与
えることを意味する．たとえば，（１）の条件を満たすように
観測点を多く設定しても，その観測点同士が非常に近接し
ている場合は，それらの各音源からの伝達関数ベクトルも
非常に似たものとなる．よって，「直交」した配置とは程遠
くなってしまい，逆行列が発散してしまう可能性がある．ま
た発散することがなくとも音源同定時に誤差を増加させる
要因となる．

この点については Fig. 3 に示す２点の音源点と２点の観
測点を用いて説明する．

ここで，各伝達関数を以下とする．

HS2R2 = dHS1R2 = c,

HS2R1 = bHS1R1 = a,
（６）

このとき，伝達関数逆行列の関係はFig. 4のようになる．
ここで，

D = ad – bc （７）

Fig. 1   Far-field sound pressure

Fig. 2   Inverse matrix method

PR1
PR2

HS1R1 HS1R2

PRn

QSm

HSmRnQS2

QS1

Near-field 
microphone
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HR2S2 = a / DHR1S2 = – c / D,

HR2S1 = – b / DHR1S1 = d / D,
（８）

D は伝達関数行列の行列式であり，伝達関数逆行列の分
母に共通して入る係数である．したがって D が 0 に近い
値の場合は，測定した音圧を拡大することになる．誤差がな
い場合，体積速度同定値が大きくならないのは，a, dのスト
レート経路のプラスと b, c のクロス経路のマイナスが打ち
消し合って小さな値となるためである．言い換えれば，クロ
ス経路の伝達係数が大きいと，同定する体積速度を打ち消
す成分が増える分，全体の係数が大きくなる．

次に，観測点音圧に誤差が含まれる場合，その誤差が拡
大することを理論的に説明する．観測音圧ベクトル P に誤
差 E が加わり P' となった状態で，体積速度を同定したと
すれば，誤差を含む状態での体積速度の同定値 Q' は

Q’ = H–1P’

= H–1(P + E)

= H–1P + H–1E

= Q + H–1E

（９）

となり，体積速度同定値の誤差は，音圧観測時の誤差 E に
逆行列を左から乗じた結果となる．これは逆伝達関数の大
きさが誤差の拡大量を決める事を意味する．２行２列の場
合では，逆伝達関数の係数の増大は，行列式 D によって性
質が決まり，クロス経路の伝達率がストレート経路の伝達
率に近いほど，大きくなる．この様に２行２列の場合は，比
較的簡単に誤差の拡大率が分析できる．しかし多点の場合

（非正方行列含む），逆行列の係数は，行列のサイズのべき乗
に比例する項数の煩雑な式となり，元の係数を含む式で評
価することは困難である．

（３）は，伝達関数もしくは観測点音圧の測定時に含まれ
る誤差が音源同定値に誤差を生む要因となることを意味す
る．特に伝達関数については，相反定理を用いて測定をおこ
なうため，音源側にマイク，観測点側にスピーカを配置する
という，実際の伝搬とは逆配置での測定となる．したがっ
て，測定した伝達関数は，スピーカの配置や指向性の違いに
よって誤差を生じる．これも音源同定精度を悪化させる要
因のひとつである．したがって，伝達関数の測定誤差に対し
てロバストな同定手法が必要となる．

そこで，（２），（３）を満たす手法として，
・1/3オクターブバンド化したエネルギー伝達率を使用．
・安定した伝達関数であるか否かを評価する指標の適用

について検討した．

2.3. バンド化による測定誤差低減

2.2節の（３）で述べた測定位置のずれによる測定誤差は，
一般的に位相の誤差として現れやすい．この位相による誤
差の影響を受けにくいロバストな音源同定をおこなうため
に，1/3 オクターブバンド化したエネルギー伝達を使用し
た．計算式は（４）式に対して（10）式のようになる．

=

+

2

2

2

222

222

222

2

2

2

PRN

PR2

PR1

HSNRMHS2RMHS1RM

HSNR2HS2R2HS1R2

HSNR1HS2R1HS1R1

QM2

QS2

QS1

...

...

......
...

...

...

...

... （10）

ここで 2HSnRm は，エネルギー伝達率 2HSnRm を1/3オクター
ブバンドで平均化した伝達率を表す．これにより，伝達関数
および音圧の両者において変動や測定条件の差に起因する
誤差が低減される．ただし，位相による干渉効果が加味され
なくなることによる新たな誤差が発生する可能性がある．
しかし，この誤差は測定点数の増加などにより低減され，車
外騒音においては位相による干渉の影響は少ないことを考
え，バンド化による逆行列の安定性向上の方を重視した．

2.4. 伝達関数行列の安定性指標の適用

安定した伝達関数行列を得るためには，音源点および観
測点の「適切な」配置が必要となる．音源としてエンジンを
例とした場合，音源点の「適切な」配置とは，面音源である
エンジンを「適切な」音源要素に分割することに相当し，観
測点に関しては，エンジンの周りにマイクロホンを配置す
ることに相当する．しかし「適切な」配置は，音源および周
辺の形状によって大きく異なる．一般的に観測点は音源を
囲うように等距離等間隔で配置することが望ましいが，エ
ンジンルームに設置された実車エンジンを対象とすると，
等距離等間隔で配置することが現実的に困難な場合がある．
したがって，配置した観測点マイク位置が適切であるか否
かを判定できることが必要となる．この適切さを得る指標
として（11）式のように不安定度 I を定義し検討した．

PR1QS1

QS2 PR2

a
b

c
d

Source Observation
point

Transfer
function

PR1QS1

QS2 PR2

d/D
–c/D

–b/D
a/D

Source Observation
point

Inverse
transfer
function

Fig. 3   Transfer function

Fig. 4   Inverse transfer function
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I = Max{ gn · Max{hn}} （11）

ここで，g
n
は逆伝達関数行列の n 行目のベクトル，h

n
は

伝達関数行列の n 列目のベクトル，Max{}は{}内の最大値
を示している．不安定度は，音源数：１，観測点数：１とし
たときの体積速度の同定と比較して，どの程度誤差が拡大
するかを表すものである．

まず，多点で収録した伝達関数を用いて，従来の１点推
定で体積速度Q

n
を同定することを考える．従来の１点推定

では，どの観測点を元に同定するかの自由度がある．観測点
m の音圧 P

m
を元に同定する場合，その同定値は

Qn = Pm / HSnRm （12）

となる．この時，前節で記述した２点推定の場合と同様に，
音圧 P

m
に含まれる誤差は 1/H

SnRm
倍される．どのチャンネ

ルでも同じ大きさの測定誤差を含むものと考えると，Q
n
か

らの伝達率が最も大きい観測点，すなわち H
SnRm

が最大と
なる測定点 m を元に推定した場合に誤差が最小になる．そ
の時の誤差の拡大率 R

1
は

R1 = 1 / Max{HS1R1, HS1R2,..., HS1RN}

= 1 / Max{hn}
（13）

として表現できる．
一方，多点で逆伝達関数を用いて体積速度を同定する場

合，同定式は次式となる．

Qn = GR1SnP1 + GR2SnP2 + ...+ GRMSnPM （14）

この時，測定音圧 P
1
から P

M
に含まれる誤差をそれぞれ，

E
1
から E

M
とすれば，体積速度の推定誤差 E

q
は次式となる．

Eq = GR1SnE1 + GR2SnE2 +...+ GRMSnEM （15）

これより，誤差の拡大率は，チャンネルによって異なり，
その値は G

RmSn
で与えられることがわかる．ここで，E

1
か

らE
M
の誤差の大きさは等しく，それぞれ無相関であるとす

れば，推定誤差の二乗の期待値 2

Eq
は，

2222

222

22

E1

GRMSn EMGR2Sn E2GR1Sn E1

GR1Sn E1 + GR2Sn E2 + ... + GRMSn EMEq

= (GR1Sn + GR2Sn + ... + GRMSn) ·

+ ... ++=

=

（16）

となる．したがって，期待値で計算した逆マトリクス利用時
の推定誤差の大きさの拡大率 R

2
は

GR1Sn + GR2Sn + ... + GRMSn =R2 = gn
222 （17）

となる．（12）式，（16）式で求めた二つの誤差の拡大率の比I
n

を（18）式で示す．

In = R2 / R1 = · Max{hn}gn （18）

この I
n

は，体積速度 Q
n

を求める際に，１点推定時を基準
として逆マトリクス法を用いた場合，どの程度誤差が拡大
するかを示しており，計算時の不安定性を表す指標として
用いることができる．不安定度 I は，Q

1
から Q

N
までの全

ての体積速度を同定した場合に，最も計算が不安定になる
値を代表値として用いる．すなわち，

I = Max{[I1, I2, ..., IN]} = Max{gn · Max{hn}} （19）

となる．
行列の安定性を示す指標としては，条件数が一般的であ

るが，物理的な意味との整合性がとりにくいだけでなく，行
列の次元が異なる場合に直接比較できないという問題があ
る．不安定度はこの問題を解決するもので，観測点を増やす
ことによる誤差低減効果などを指標から判断することがで
きる．

３．スピーカ音源による基礎検証

3.1. スピーカ実験

エンジンの形を模擬し６個のスピーカユニットを組み込
んだ音源（Fig. 5）を用いて不安定度指標の有効性を確認した．
６個（上下，右左，前後）のスピーカから互いに独立な音（ホ
ワイトノイズ）を同時に出力した．その周辺に観測点を 24
点設置し，各点の音圧を測定した．また，音源と観測点の間
の伝達関数６×24=144点を相反定理を用いて測定した．観
測点音圧および伝達関数により，逆マトリクス法を用いて
スピーカそれぞれの体積速度を同定した．また配置による
不安定度と音源同定精度の関係を確認するために，観測点
位置を変えた２種類の配置について実験した（Fig. 6）．

Fig. 7は，それぞれの配置での不安定度を示している．図
中の実線は音源と観測点間の距離が 20cm の場合（配置２）
を，破線は１m の場合（配置１）を表している．500Hzより
高い周波数では両者の不安定度はほぼ同等であるが，500Hz
以下では距離 20cm の方が不安定度が低くなる結果となっ
た．Fig. 8 に，同定した６個の音源の体積速度の一つを示
す．ここでは，一つの音源のみを駆動させ，１音源‐１観

Fig. 5   Dummy noise source with loud speakers
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測点にて同定した体積速度を真値とした．そのときの観測
点位置は，音源から正面 20cm の位置とした．図中の線種
は，破線が真値，１点鎖線が配置１での同定値，実線が配置
２での同定値であり，500Hz以上の周波数では，両者の同
定値はほぼ真値と一致している．しかし，500Hz以下では，
配置１の場合は正しく同定できていないのに対し，配置２
の場合は約３dB程度の誤差で同定が可能となっている．こ
れは不安定度で示した傾向とほぼ一致した．これにより，高
い音源同定精度を得るための観測点配置の良し悪しを定量
的に示すことが可能となった．

４．実車適用例
4.1. 測定概要

本研究での音源同定手法を実際の車両に適用した事例を
示す．2.4L 直列４気筒エンジンのマニュアルトランスミッ
ションを搭載した車両を用いた．

車両は，Fig. 9 に示すように，半無響室内のシャーシダ
イナモ上に配置され，実走行状態を模擬した走行抵抗制御
運転によりダイナモを稼動した．

音源近傍の観測点音圧および遠音場音圧を，３速ギヤに
てエンジン回転数 3000rpm時で測定した．遠音場の位置
は，車両先端から側方 7.5m，後方５m とした．

音源については，エンジン放射音，吸気吐出音，排気放
射音，排気吐出音と大きく４ヶ所のエリアに分け，それぞれ
音源数をエンジン放射音：６点，吸気吐出音：１点，排気放
射音：５点，排気吐出音：２点とした．なお，タイヤについ
ては，遠音場への寄与をなるべく小さくするためにスリッ
クタイヤを装着した．

観測点については，各エリアにそれぞれ，エンジン放射
音：42 点，吸気吐出音：６点，排気放射音：30 点，排気
吐出音：12 点を設置した．

それぞれのエリアでの音源数，観測点数，伝達関数の数
を Table 1 示す．各エリア毎に伝達関数行列を形成し，不
安定度を算出した．その結果を Fig. 10 に示す．これより，
安定な伝達関数行列が得られた事が確認できた．
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Fig. 6   Measurement conditions

Area Source Observation
point

Transfer
function 

Engine noise 6 42 252

Intake
orifice noise 1 6 6

Exhaust
radiation noise 5 30 150

Exhaust
orifice noise 2 12 24

Total 14 90 432

Table 1   Measurement point readings
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4.2. 遠音場予測結果

同定した各音源の体積速度と音源から遠音場までの伝達
関数により，遠音場音圧の予測をおこなった．その結果を
Fig. 11 に示す．

これより，遠音場音圧レベルを精度±３ dB 以内にて予
測できることが確認された．

５．まとめ

車外騒音における音源寄与解析に対して，逆マトリクス
法による音源同定手法を適用した．

そのとき，音源同定精度に影響を与える伝達関数行列の
安定性を示す指標（不安定度）を適用し検討した．その結果，
不安定度により，音源同定精度に影響を与える観測点位置
の良し悪しを定量的に表すことが可能となった．

また，実車検証にて，遠音場音圧予測値が，実測に対し
±３ dB 以内の精度で予測可能となった．
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Keikichi SHIMOKOBE Gorou YAMASAKI

４ストロークＶツインエンジンアメリカンタイプ
モータサイクルのパルスフィーリング解析技術の構築

Establishment of Analysis Method for Pulse Feeling

of Four-stroke, V-twin Engine, American-type Motorcycles

ABSTRACT

Pulse feeling is an important factor of ride comfort
for V-twin engine, American-type motorcycles.
Depending on sensory evaluation, the pulse feeling varies
widely among estimators. Therefore, it takes much time
to determine specifications. To solve this problem, a
quantitative evaluation method was developed. In the
development process, sensory evaluation testing for
Japanese and American riders was conducted to verify
how they feel the pulse. There was no significant
difference between both riders. Both riders felt that the
seat vibration made the largest contribution to the pulse
feeling. In order to quantify the seat vibration pulse, a
pulse intensity indicator was added to the previous
sensual vibration indicator. Furthermore, time domain
response analysis was applied to a complete motorcycle
analysis model. The output showed good correlation with
the actual data. The pulse feeling indicator was obtained
from the analysis results. Consequently, the established
method has allowed early prediction of the pulse
intensity at design stage.

＊朝霞研究所

要　　旨

Ｖツインエンジンアメリカンタイプモータサイクルにお
いて，パルスフィーリングは乗り味の重要な要素である．現
状，パルスは官能評価であり，判定者によるバラツキが大き
く仕様決定に時間が掛かるので，パルス定量評価手法を開
発した．日本，アメリカのライダを対象に，パルスの感じ方
を明確にするため官能評価実験をおこなった．その結果，日
本人，アメリカ人の感覚差は無く，シート振動に一番パルス
を感じることがわかった．そこで，シート振動に着目し振動
感覚の大小を判定する評価指標に，新たにパルス強さを表
現する指標を加え，シート振動パルスを定量化することが
できた．また，完成車解析モデルにより，時間軸応答解析を
おこなった．実車振動データとの相関性を検証したところ，
良く一致した．解析結果からパルス強さ指標が求まり，図面
段階でのパルス強さ予測が可能となった．

１．まえがき

パルスフィーリング（鼓動感）はアメリカンタイプモータ
サイクルにおいて，ライダに心地よさと感動を与える性能
の一つである．しかしながら，その評価は実走行による官能
評価であり，社内のエキスパートにても判定バラツキが大
きい．また，開発時にトライアンドエラーが多く，対策前後
の評価も定量的にできないため仕様決定に時間がかかる．
そのため，開発現場ではパルスを定量的に評価する指標が

望まれていた．本研究は日本・アメリカのライダを対象に官
能評価実験をおこない，感じ方の違い，パルスの構成要素を
明確にする．被験者を振動発生機に座らせ官能評価をおこ
ない，人体のパルスに対する感覚特性を求め，定量評価指標
作成を目的とした．さらに，図面段階での予測手法確立のた
め，車体・エンジン・駆動系を解析モデル化し，時間軸応答
解析をおこなった．本稿では，テストデータとの相関性およ
び開発ツールについて報告する．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_32
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２．パルスフィーリング指標化

2.1. パルスフィーリングの構成要素

パルス強さの定量化にあたり，まず，人はどの部位の何
をパルスと感じているのかを明らかにする必要がある．そ
こで，日本人とアメリカ人を対象に，「パルスフィーリング
を何で感じるか」についての調査をおこなった．異なる数台
のアメリカンタイプのモータサイクルに乗車し，何をパル
スフィーリングと感じたのかについてパルスフィーリング
への寄与率を返答してもらった．Fig. 1に２台のアメリカン
タイプモータサイクルの結果を示す．Fig. 1から明らかな通
り，日本人・アメリカ人ともにシート振動により最も多くパ
ルスフィーリングを感じていた．

また，この調査と合わせて，「何でパルスフィーリングを
感じたいか」についても調査をおこなった．Fig. 2に示す結
果から明らかな通り，ここでもまた，日本人・アメリカ人と
もに「シート振動をパルスフィーリングとして感じたい」と
いう結果になった．

日本人もアメリカ人もパルスフィーリングを構成する最
大要素はシート振動であり，また，それを望んでいることが
明らかになったので，シート振動によるパルス強さを定量
化することとした．

ここで，パルス強さに対する感覚に日本・アメリカで差
があった場合，各国毎にテストをおこなう必要が生ずる．そ
こで，差の有無を確認するために，「パルスフィーリングを
どれくらいの強さで感じるか」についての調査をおこなっ
た．日本人・アメリカ人それぞれに同一条件にて同一車両の
車速毎にパルスフィーリングがどの程度の強さであるかを

評点付けさせた．その結果を Fig. 3 に示す．日本人とアメ
リカ人のパルス強さの感じ方に有意差がないことがわかっ
た．よって，日本人を被験者として，シート振動によるパル
ス強さの定量化を試みた．

2.2. 指標化のプロセス

2.2.1. シート振動強さの定量化

パルス強さの定量化をシート振動によりおこなうことと
したが，シート振動強さの定量化には従来から使用してい
た手法を用いることとした．

シート振動強さ定量化について説明する．シート振動強
さとはシート振動をどのくらいの強さに感じるかというこ
とである．音響の分野では，物理量である音圧に対して人間
が感じる音の大きさ Loudness が定義されている．同様に
して，物理量である振動加速度で人間が感じる振動強さ

〝Vibration Intensity Index〟を定義する手法である．
振動強さの感覚量は，周波数や方向により異なることが

知られており，振動加速度の感覚量への補正方法としては，
ISO2631­1に音響分野での A­weight等のような全身振動の
周波数・方向による補正曲線が定義されている（１）．Fig. 4に
ISO 座位の全身振動の補正曲線を示す．

しかし，一律にこの ISO の補正を加えた振動加速度は
シート振動の感覚的大きさとは異なることが実験的にわ
かっている．これは，振動加速度の大きさにより周波数補正
係数が異なることが主原因であると考えられている（２）．そ
こで，前後・左右・上下の各方向で周波数と振動加速度の大
きさによりシート振動強さを定義できる曲面を作成するこ
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ととした．振動発生器により発生させた振動を乗車姿勢を
とった人体に加え，官能評価実験（３）を繰り返しおこなった．
官能評価は以下の４項目についておこなった．

（１）閾値の調査
各方向・周波数による，振動加速度閾値の調査．

（２）周波数違い等感度振動加速度の調査
一対比較法による，同一方向，周波数違いでの同じ振
動強さだと感じる振動加速度の調査．

（３）方向違い等感度振動加速度の調査
一対比較法による，同一周波数，方向違いでの同じ振
動強さだと感じる振動加速度の調査．

（４）主観的感覚量の調査
感覚的振動強さと振動加速度の関係の調査．

これらの調査の結果，得られた上下方向（Ｚ軸方向）の曲
面を Fig. 5 に示す．

これにより，前後・上下・左右の振動加速度を計測し周
波数分析することでシート振動強さの評価が可能となった．

Fig. 6に実車で計測された振動加速度の周波数分析結果から
〝Vibration Intensity Index〟を算出する概念図を示す．感度
の異なる各方向ごとの感覚量曲面により各方向の振動加速
度を補正した後，統合することにより，一つの〝振動強さの
値〟として評価できる．
2.2.2. 振動とパルスフィーリングの切り分け

2.2.1.項に述べた手法により，振動の感覚的大きさは定量
化が可能となった．Fig. 7に，あるアメリカンタイプモータ
サイクルのエンジン回転数による〝Vibration Intensity Index〟
の変化を示す．ここで，とくに高回転域において，振動とし
ての〝Vibration Intensity Index〟は大きいが，「それはもはや
パルスフィーリングとは感じない」という問題が生じる．聞
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Fig. 8   Consciousness of pulse feeling

Fig. 9   “Pulse Beat Index” of sample A

Fig. 10   “Pulse Beat Index” of sample B

き取り調査をおこなったところ，パルスフィーリングとは
間欠的な刻みを持った振動に対する評価であり，高周波振
動はパルスフィーリングとして評価していないことがわ
かった．また，振動発生器による実験の結果，パルスフィー
リングとみなせるかどうかは，振動加速度の大きさに依存
せず，周波数（すなわち，実車ではエンジン回転数）に大きく
依存することがわかった．

そこで，新たに振動とパルスフィーリングを切り分ける
指標を開発し，振動がどの回転数までパルスフィーリング
と見なせるか調査した．アメリカンタイプモータサイクル
が主に搭載する数種のＶ型２気筒エンジンの発生する振動
をエンジン回転数ごとに用意し振動発生器により被験者に
与え，振動がパルスフィーリングと見なせなくなったエン
ジン回転数を調査した．Fig. 8 に結果を示す．

Fig.  8 から明らかな通り，Ｖ型２気筒エンジンでは
4 000r/min を超えると，ほとんどの人が振動をパルス
フィーリングだと見なさない．このパルスフィーリングと
して見なせると返答した累積度数の逆数を V 型２気筒エ
ンジンの代表的パルスフィーリングフィルタとして採用し
た．このフィルタを〝Vibration Intensity Index〟に加重し
高周波振動を除外したものを，パルス強さ〝Pulse Beat
Index〟とした．

2.2.3. 指標の検証

Fig. 9，10 に計測された加速度から算出した〝Pulse Beat
Index〟と官能評価による評点を示す．算出されたパルス
フィーリング〝Pulse Beat Index〟と評点は，車種違い（Ａ車
／Ｂ車）・運転条件（全負荷／部分負荷）違い含め，実際の人
間の評点と良く一致し，有効性が確認された．
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３．時間軸応答解析の適用

3.1. 解析概要

エンジンから発生する往復部慣性力に起因する振動につ
いては予測手法が確立しており，開発の有効なツールと
なっている（４）．ただし，パルスについては燃焼によるトル
ク変動成分が重要であるため，従来の周波数応答解析では
表現できず図面段階の予測ができなかった．そこで，機構解
析ソフト（ADAMS ）を利用し，固有値解析および静剛性解析
結果から求めたクレイグ・バンプトンモデルとエンジン・駆
動系モデルを結合して時間軸応答解析（５）をおこない，テス
トデータとの相関性を検証した．また，入力は実験より求め
た燃焼指圧データを使用した．

3.2. 解析手順

Fig. 11 に時間軸応答解析の手順を示す．

3.3. 解析結果

3.3.1. 固有値解析モデルおよび周波数応答計算結果

時間軸応答解析をおこなうためには，精度の高い完成車
FE モデルが必要となる．Fig. 12に完成車解析モデル，Fig.

13 に周波数応答計算結果を示す．Fig. 13 は，固有値解析
結果に実際のエンジン往復部慣性力を加えた場合の周波数
応答計算結果であり，テスト結果は実車における周波数分
析結果である．モデリングの精度検証は実車運転状態での
比較が最善であり，時間軸応答解析モデルとして十分な精
度と判断できる．

Test Data Base

MSC NASTRAN, IDEAS

ADAMS

YES

NO

FE modeling
Frame, Engine, Muffler, Chassis

Eigen value analysis, Static rigidity analysis, Frequency response analysis
(Craig - Bampton modeling)

Mechanical analysis modeling
Engine, drivetrain

Combustion
pressure Application of time domain response analysis

to
complete motorcycle model

Calculation of “Pulse Beat Index”

Prototype manufacturing

Concept
compatibility

Fig. 12   Complete motorcycle FE model

Fig. 13   Acceleration responses of complete
motorcycle

Fig. 11   Flowchart of time domain response analysis system
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3.3.2. 時間軸応答解析モデル

エンジン・駆動系について，機構解析モデルを作成した．
駆動系については，各ダンパ・ドライブシャフトなど細部に
ついてモデリングをおこない，3.3.1.項で得られた固有値解
析および静剛性解析結果より求めたクレイグ・バンプトン
モデルと合わせて完成車モデルを作成した．Fig. 14にエン
ジン・駆動系モデル，Fig. 15 に完成車時間軸応答解析モデ
ルを示す．

0 0.1

#1

0.2
Time (sec)

P
re

ss
ur

e

0.3

#2

0 0.1 0.2
Time (sec)

A
cc

el
er

at
io

n

0.3

Measurement
Calculation

Measurement
Calculation

0 50 100
Frequency (Hz)

A
cc

el
er

at
io

n

150

Fig. 14   Engine drivetrain model

Fig. 15   Complete motorcycle time domain analysis
model

Fig. 16   Input data (Combustion pressure)

Fig. 17   Result of time domain response analysis

Fig. 18   Result of frequency response analysis

3.3.3. 時間軸応答解析結果

Fig. 16 に入力（実車燃焼指圧），Fig. 17，18 に時間軸応
答解析結果および周波数分析結果を示す．Fig. 17，18の通
り，時間軸計測データと計算結果は良好な相関が得られた，
周波数分析結果も同様である．この結果から〝Pulse Beat
Index〟が求められ，パルス強さの判定が可能となる．パル
ス解析ツールとして有効である．Fig. 19に開発手順の変化
を示す．
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Fig. 19   Flowchart of development procedure
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４．まとめ

（１）〝Pulse Beat Index〟の開発により，従来は定性的な評
価であったパルスフィーリングが定量評価できるよう
になり，テスト車の判定・対策の効果確認が容易に
なった．

（２）完成車時間軸応答解析により，パルスに対する各部の
寄与が明確になった．図面段階で〝Pulse Beat Index〟を
予測することが可能となり，テスト工数・仕様決定工
数の削減が達成できた．

本テーマはパルス強さに着目して定量化をおこなったが，
パルスフィーリングの評価において〝パルスの質〟を問題と
する場合がある．今後は，〝パルスの質〟について人間の感
じ方の研究を進める．
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論文

中　村　敏　徳＊ 小谷野　光　江＊ 須　永　　　孝＊

Toshinori NAKAMURA Mitsue KOYANO Takashi SUNAGA

体圧分布シミュレーションによる
二輪車シートのフィット感予測

Prediction of Fit Feeling of Motorcycle Seats Using Body Pressure Distribution Simulation

ABSTRACT

A measurement standard model of buttocks shape
was made. This model represented average body pressure
distribution of Japanese. The distribution data of
Japanese, American and European were measured, and
compared by using Buttocks Characteristic Index. The
pressure body distributions for every category of
motorcycle seats were measured by using the
measurement standard model of hip shape. Relation
between the measured distribution data and the fit feeling
evaluation was analyzed. Based on the analysis, a
prediction equation of fit feeling was devised. A
simulation model of body pressure distribution was
created using Finite Element Method. The simulation
model was substituted for the measured distribution data
in the prediction equation. A prediction method of fit
feeling has been established. The established method has
allowed early prediction of the fit feeling for motorcycle
seats at the designing stage.

＊朝霞研究所

要　　旨

日本，米国，欧州の体圧分布データを計測し，でん部の
特徴を表す指標を使って，各国の分布を比較した．これを基
に日本人の平均的な体圧分布に近似した計測用基準モデル
を製作した．この計測用基準モデルで計測した二輪車の各
カテゴリシートの体圧分布とフィット感評価の関係を解析
し，フィット感予測式を得た．また，有限要素法を用いたシ
ミュレーションを構築し，この結果をフィット感予測式に
投入することで，図面段階で二輪車シートのフィット感を
予測する手法を確立することができた．

１．まえがき

二輪車のシート性能は，大きく分類して，静的な座り心
地，動的な乗り心地，長時間の疲労度合いといった性能があ
げられるが，これらの性能の評価は，被験者の体格，でん部
の特徴などにより大きく異なる場合がある．そこで，筆者ら
は，ヒトのでん部の特徴の違いを表す指標を設定し，被験者
を分類した．また，静的なフィット感を予測するために，被
験者の着座時の体圧分布データとでん部の特徴を表す指標
を用いた予測式を得た（１）．しかし，ヒトのでん部は，時を
経て変化することがあるため，定期的にその位置づけを確
認する必要がある．

また，図面段階でフィット感を予測する手法としては，
シートの設計パラメータ（硬度，形状，材質等）とフィット感
の評価の相関を見出す必要があるが，これらを解析するた
め，設計パラメータとフィット感の中間特性値である体圧
分布に着目した．ヒトの体圧分布は，設計パラメータが変化
した結果を表しており，フィット感と密接な関係があると
考えられる．

そこで，基準モデルを作成するために，各国のでん部デー
タを収集し，シミュレーション上ででん部の基準モデル及
び二輪車のシートを有限要素モデルで構築し，体圧分布を
求めることにより，図面段階でフィット感を予測すること
を試みた．

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_33
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２．でん部の体圧分布計測

でん部の基準モデルを作成するために，基準となる座面
（500mm× 500mm× 50mm のウレタン）に着座した時の
体圧分布を計測した．体圧分布の計測結果の一例を Fig. 1

に示す．被験者は，Table 1 に示す国別に 25才－ 50才ま
での男女を対象に計測をおこなった．

>=185
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39
25

>=10
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171
156
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112
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83
68
54
39
25
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Number of sample
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Variations of
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Principal component 1
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-0.1
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1.006
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0.252
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Contact area

Total load

Variations of
surface pressure
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Principal component 1
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0.948

-0.142

-0.473

Principal component 2
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0.125

0.941

0.283
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Fig. 1   Sample of measued body pressure distribution

Table 1   Sample number by country

Table 2   Results of principal component analysis
(Eigen vector)

Table 3   Results of principal component analysis
(Eigen value)

Table 4   Results of principal component analysis
(Factor loading)

Table 5   Verification results of difference of mean value

Fig. 2   Characteristics body pressure distribution

３．基準モデルの設定

3.1. モデルの分類

でん部体圧分布データから，でん部の大きさを表すパラ
メータとして接触面積，でん部にかかる荷重，でん部の形
状，肉付きを表すパラメータとして，面圧変化量と尖度を取
り出し，各国の男女別被験者のでん部の特徴をとらえるた
めに，主成分分析を実施した．結果を Table 2 - 4 に示す．
この結果，累積寄与度が高く，でん部の大きさを表すと考え
られる接触面積に着目し，各国のでん部接触面積の平均値
の差を検定した．結果を Table 5 に示す．５％以上有意差
があるモデルとして，日本モデル，ドイツモデル，イタリ
ア・フランスモデル，米国モデルとして，四つのモデルに分
類した．特徴的な体圧分布を Fig. 2 に示す．
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3.2. 国別のでん部の特徴

国別の傾向の違いを確認するために，４モデルのすべて
のデータを用いて主成分分析をおこなった．各国のモデル
ごとに層別した分布を Fig. 3 - 7 に示す．3.1. 項で得た主
成分分析の結果から，Table 4に示す因子負荷量の第１主成
分は大きさに代表される総合的な特徴，第２主成分はでん
部の形状，肉付きを表していることが考えられる．日本人の
でん部の特徴として，大きさのばらつきは少なく，でん部の
形状，肉付きのばらつきが大きいことがわかった．
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Fig. 4   Body pressure distribution of French

Fig. 5   Body pressure distribution of Italian

Fig. 6   Body pressure distribution of German
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Types of motorcycle

Touring

ATV

Large scooter

American

European “A”

European “B”

Small scooter

Off road

Score (Average)

6.5

3

5.5

5

3.75

3.5

3

1.5

Standard deviation

0.6

0.4

0.4

0.6

0.6

0.6

0.3

0.2

Factors

Test subject

Sample

Error

Summation

3.78

130.19

11.53

145.49

4

7

28

39

0.94

18.60

0.41

–

2.29

45.19

–

–

**

Sum of
squares

Degree of
freedom

Unbiased
variance

Variance
ratio Verification

**1% significanceFig. 10   Measurement standard model

Table 6   Sensory evaluation results

Table 7   Results of variance analysis

3.3. 計測用基準モデルの作成

3.2.項より国別のでん部の分布及び平均的な体圧分布が
異なることから，各国毎の基準モデルが必要と考えられ
る．また，フィット感評価も各国の評価が同じとは言えな
いため，各国ごとのフィット感予測式が必要である．今回
は，日本人のフィット感予測式を作るために，平均的な日
本人男性の基準用計測モデルを作った．3.2.項で求めた第
１主成分と第２主成分の平均値付近の被験者５名を選び，
Fig. 8 に示す各部サイズを平均値と比較し，Fig. 9 に示す
最も平均値に近い体圧分布を計測用基準モデルの目標値と
した．Fig. 10 に示すこのモデルは，骨盤，肉部で構成さ
れており，肉部の硬さは，硬度計を用いて，ランダムに選
んだ日本人男性 10 人のでん部の硬さを計測して決定し
た．基準座面に着座したときの被験者と計測用基準モデル
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Fig. 11   Body pressure distribution at seated on
reference seat

４．フィット感の予測式

4.1. フィット感の評価

3.3. 項で求めた平均値付近の被験者各５人にて，カテゴ
リの異なる８サンプルのシートを評価する．静的な乗車姿
勢をとったときのフィット感について，Fig. 12 に示すス
ケールで官能評価をおこなった．結果をTable 6に示す．官
能評価は 0.5 点を最小とした評価としており，Table 7 に
示す分散分析の結果から，サンプルの評点の違いに対して，
被験者の評点のばらつきが十分小さいことがわかった．

の体圧分布を Fig. 11 に示す．体圧分布が示す接触面積，
座骨ピーク値，座骨幅，座骨後方長さは，ほぼ同じ数値を
示している．

1 2 3 4 5 6 7 8 9

Less fitness More fitness

Fig. 12   Rating scale (Nine points method)



－ 229－

体圧分布シミュレーションによる二輪車シートのフィット感予測

4.2. フィット感の予測式

計測用基準モデルで８サンプルのシートの体圧分布を計
測した．特徴の違う三つの体圧分布を Fig. 13 に示す．4.1.
項の官能評価結果と計測用基準モデルで計測した体圧分布
データの関係を重回帰分析により求めた結果，フィット感
予測式（１）が得られた．この式の予測値と実測値の関係は，
Fig. 14のようになっており，計測した数値を代入すること
により，フィット感を予測することが可能となった．

フィット感=αO+α1 ×接触面積－α2 ×座骨ピーク平均値 （１）
α O：定数項
α 1：接触面積の係数
α 2：座骨 PEAK 平均値の係数

（Ｒ２＝ 0.93，残差の標準偏差 0.4）

５．体圧分布シミュレーション手法の構築

シミュレーションは図面段階でシートのフィット感の評
価を可能とし，これにより初期図面の精度向上を図ること
を目的とする．図面段階でフィット感予測式を用い評価を
おこなうためには，計測用基準モデルの圧力分布，接触面積
を実機テスト同等レベルに再現する必要がある．これを実
現する手法として有限要素法を用いた静的陰解法を選んだ．

　
5.1. 解析ソフト

計測用基準モデルの体圧分布シミュレーションを開発の
中で効率よく活用するために以下のような機能を満足する
汎用の非線形解析ソフトを選択した．

・計測用基準モデルとシートの接触面変化，でん部の大
変形，材料特性の非線形性を精度よく解析可能なこと

・解析経験の浅いエンジニアがルーチンワークとして解
析をおこなうことを想定し，容易に解析データの作成
と必要な解析結果処理が可能なプリポストプロセッサ
を有すること

5.2. 使用メッシュとメッシャ

本解析においては接触と大変形を安定して計算でき，実
測と同等の結果が得られることが重要である．これらを考
慮し，使用メッシュは６面体要素．メッシャはメッシュサイ
ズを任意に指定でき精度の高いメッシュ作成が可能なメッ
シャを選択した．

5.3. 解析モデル

本解析は計測用基準モデルと同等の体圧分布を再現でき
るでん部有限要素モデルと解析対象物であるシート有限要
素モデルから構成し，計算時間を短縮するために，これらを
ハーフモデルとした（Fig. 15）．

Fig. 15   Structure of analysis model

Fig. 13   Measured body pressure with measurement
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Fig. 16   FE model of buttocks
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Fig. 17   Load-displacement charactoristic of Mooney

5.3.1. でん部有限要素モデル

骨盤及びでん部の形状は，基準モデルの形状をリバース
エンジニアリング手法により 3D データ化し，有限要素モ
デルを作成した（Fig. 16）．このモデルは筋肉，脂肪部及び
骨盤，大腿骨部にて構成し，骨盤は詳細形状を再現したサー
フェスにて作成，骨盤の変形は本解析において大きな影響
はないと考えリジッドとした．筋肉，脂肪部については均質
な特性とし，非常に軟らかいエラストマ材にMooney（２項
形式）の材料構成則（２）を適用した．Mooneyのエネルギー関
数は基準モデルを構成している材料の引っ張り試験をシ
ミュレートし推定した（Fig. 17）．

5.3.2. シート有限要素モデル

外観データは設計用に作成された 3D モデルを使用しウ
レタン部と樹脂製の底板より構成する（Fig. 18）．ウレタン
部はフォーム材によりモデル化し必要な材料定数は単軸圧
縮試験より Fig. 19 に示す「応力－ひずみ線図」を測定し求
めた．シート底板については弾塑性材を使い材料の引っ張
り試験より測定した Fig. 20 に示す「応力－ひずみ線図」を
材料特性として与えた．
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Fig. 18   FE model of seat

Fig. 19   Stress-strain curve of urethan

Fig. 20   Stress-strain curve of plastic
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体圧分布シミュレーションによる二輪車シートのフィット感予測
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Fig. 21   Surface pressure distribution

Fig. 22   Comparison of contact area between
measurement and simulation

Fig. 23   Comparison of sarface pressure of ischial
bone peak between measurement and
simulation

5.4. 解析結果と検証

5.4.1. 基準座面体圧分布シミュレーション

基準座面（500mm× 500mm×ウレタン厚 50mm）着座
をシミュレーションした結果，計測用基準モデルの接触面
形状，圧力分布をよく再現できていることが確認できた

（Fig. 21）．

5.4.2. シート体圧分布シミュレーションとフィット感予測

モータサイクルのシートにて，ウレタン厚，ウレタン硬
度，座面巾を変更した仕様のシミュレーションをおこなっ
た結果，Fig. 22 - 24 に示す通り，接触面積，ピーク面圧，
フィット感はそれぞれ計測用基準モデルによる実測結果と
高い相関が得られていることが確認できた．
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６．まとめ

（１）基準座面に着座したときの体圧分布データから，各部
サイズの平均値を使った日本モデル，ドイツモデル，イ
タリア・フランスモデル，米国モデルに分類し，特徴を
明確にすることができた．

（２）体圧分布データを精度よく計測するために日本人の平
均的でん部を近似した計測用基準モデルを作成した．
このモデルによる測定データと平均的な日本人男性の
評価結果を使い，フィット感の予測式を得た．

（３）フィット感予測式を図面段階で活用するツールとして，
有限要素法を用いたシミュレーションを構築し，図面
段階でのフィット感予測を可能とした．

参考文献

（１）小谷野光江，君島猛，中山研吾：二輪車用シートの
フィット感の定量化，HONDA R&D Technical Review，
Vol.12, No.2, p.113­118

（２）前川佳徳：椅子の座り心地を評価するバーチャル・
ヒューマンの構築，第 19回，MARC ユーザーズ・ミー
ティング事例集，p.189­193(1998)

中 村 敏 徳 小谷野光江

■著　者■
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論文

黒　江　　　毅＊ 飯　島　　　聡＊ 並　木　秀　夫＊

Takeshi KUROE Satoshi IIJIMA Hideo NAMIKI

大型スクータタイプ二輪車用エアバッグの基礎研究
Exploratory Study of Airbag Concept for Large Scooter-type Two-wheeled Vehicle

ABSTRACT

The concept of Honda airbags for a large touring
motorcycle is “To reduce the injuries of rider impact
with opposing vehicle and/or opposing object in frontal
collisions by absorbing rider kinetic energy and by
reducing rider velocity separating from the motorcycle
in the forward direction.” In order to verify whether this
concept is applicable to large scooter-type motorcycle,
an exploratory study was conducted. First, airbag
positioning and supporting structure of the airbag was
examined. Then, a prototype airbag system for a large
scooter-type motorcycle was produced and tested by
utilizing a part of ISO 13232: “Test and analysis
procedures for research evaluation of rider crash
protective devices fitted to motorcycles.” As a result, it
was recognized that an airbag with the same concept as
a large touring motorcycle could be also applicable to a
large scooter-type motorcycle.

＊朝霞研究所

要　　旨

「前面衝突時の乗員の運動エネルギーを二輪車体内で支持
するエアバッグで吸収することにより，二輪車から離脱後
の相手車等との打撃負傷を低減する」という大型ツーリング
二輪車用エアバッグコンセプトが，大型スクータタイプ二
輪車においても成立するかどうかの可能性研究をおこなっ
た．エアバッグの搭載位置，支持方法などの検討を経て，大
型スクータタイプ二輪車用のエアバッグシステムを試作し，
ISO 13232（二輪車に装備した衝突時乗員保護デバイスの研究
評価における試験及び解析手法）の一部を用いて試験をおこ
なった．その結果，大型ツーリング二輪車用と同じコンセプ
トのエアバッグは，大型スクータタイプ二輪車においても，
乗員保護装置として成立する可能性があると認識された．

１．まえがき

Hondaは，1960年代から二輪車の衝突試験を実施してい
る（１）．近年は，前面衝突時の乗員保護装置の一つとして，エ
アバッグシステムによる負傷低減の可能性を継続研究して
いる．大型ツーリング二輪車 GL1500をベース車とした研
究結果を，1998年第 16 回 ESV 会議（２），2001年第 17 回
ESV 会議（３）で発表した．それらの発表において車両形態の
異なった二輪車における可能性研究の必要性を提示した．

今回，大型スクータという形態の二輪車であるシルバー
ウィング（以下，大型スクータという）を対象車両に選定し，
エアバッグの可能性を研究した．本対象車両は，大型ツーリ
ング二輪車 GL1500に対して，約 1/2 の質量，アンダボー
ンタイプのメインフレーム，小径タイヤなどの特徴を有す
る．大型ツーリング二輪車を用いた研究で得たエアバッグ
システムをベースに，大型スクータの車両形態を考慮した
衝突センシングシステム，エアバッグ搭載方法などの事前
検討をおこない，それらを反映した試験用車両を試作した．

著者らは，「前面衝突時に乗員の運動エネルギーをエア
バッグがどの程度吸収できるか」ということを，今回のエア
バッグを搭載した大型スクータの評価項目の主眼とした．
すなわち，今回のエアバッグを搭載した大型スクータの評
価は，ISO 13232（二輪車に装備した衝突時乗員保護デバイス
の研究評価における試験及び解析手法）（４）の評価手法の一部
を用いているが，乗員保護装置の有無の比較によって負傷
軽減の効果を把握する ISO 13232に基づく評価ではない．
したがって，エアバッグ有無を比較した衝突試験や前面衝
突用エアバッグが対象としない衝突形態の試験はおこなっ
ていない．

今回試作された大型スクータは，ISO 13232に規定され
ている実車衝突７形態の中からの３形態と，ISO 13232に規
定されていない１形態の，計４形態の衝突試験を用いて評
価した．

また，前述した発表において提示した他の種々衝突に対
する研究の必要性のうち，一つの衝突形態として本エア
バッグ搭載大型スクータで前輪が最初に打撃しない形態（以

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2004_16_2_34
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下，前輪非打撃衝突という）の衝突試験をおこなった．
本稿では，大型スクータ用に試作したエアバッグシステ

ムの概要と衝突試験結果を述べる．

２．衝突センシングシステムの検討

大型スクータにおける課題の一つは，フロントフォーク
前輪軸近傍（以下，前輪系という）の衝撃加速度による衝突
センシング手法が大型ツーリング二輪車の場合と同様に成
立の可能性を持つかどうかの検討であった．エアバッグが

「作動すべき」，または，「作動すべきでない」という衝突・
非衝突の判定において，一連の試験をおこない前輪系に設
置したセンサ部の衝撃加速度を記録して衝突センシングシ
ステムの成立性を検討した．

2.1. エアバッグが作動すべき条件

当該エアバッグシステムは，「乗員が車体前方に離脱する
ような前面衝突において作動すること」と決定された．そこ
で，乗員の前方離脱が発生する衝突条件を把握するための
衝突試験をおこなった．Table 1 に示す主要諸元の 1998年
から 2001年モデルの日本仕様 Honda Accord ４ドアセダ
ンが衝突相手四輪車として使用された．ダミーは，ハイブ
リッド ­ Ⅱ AM50 パーセンタイル歩行者型が使用された．
Table 2 は，これらの試験結果を示す．これらの結果から，
相手四輪車の前面への衝突，および側面への衝突の両形態
とも，「衝突速度30km/h以上では作動すべき」に決定した．

グシステムは作動すべきでない．衝撃が加わった際，運転継
続の可否と，そのときのセンサ部に発生する加速度を把握
するため，Fig. 1 に示す段差乗越し走行試験をおこなった．
ダミーの手首に一定の引張り力を超えると手首が外れると
いう改造を施し，そのダミーの手をハンドルグリップに固
定した．

この試験で得られたダミーの手とハンドルグリップの関
係と作動すべきでないかどうかの結果を Table 3 に示す．
Table 3に示すＡ，Ｂ，Ｃの試験において前輪系センサに発
生する加速度値が計測された．また，本試験における車体と
ダミーの状況の例を Fig. 2 に示す．少なくともダミーの片
手が外れていないような場合は継続運転が可能と判断し，
エアバッグは「作動すべきでない」とした．

Length (m)

Width (m)

Height (m)

Wheel base (m)

Mass (kg)

Displacement (cm3)

4.635

1.695

1.420

2.665

1 300

1 997

Impact conditions

MC: Motorcycle

20 (km/h)

25 (km/h)

30 (km/h)

25 (km/h)

30 (km/h)

35 (km/h)

No separation from MC

No separation from MC

Just before separation from MC

No separation from MC

Just before separation from MC

Separated from MC

Not necessary

Not necessary

Necessary

Not necessary

Necessary

Necessary

A
cc

or
d 

fr
on

t
A

cc
or

d 
si

de

Dummy motion Deploy or not

Table 1   Opposing vehicle (Honda Accord)
specifications

Table 2   Collision test results for operational setting

Simulated curb

Running motorcycle with a dummy

Running
condition

A

B

C

No hands separation, possible

Single hand detached, critical

Hand detached, not possible

Not allowed

Not allowed

Allowed

Dummy conditions
/Continuous ride possibility

Deployment

Fig. 1   Simulated curb ride over test

Table 3   Simulated curb ride over test reslts

Fig. 2   Motorcycle and dummy in simulated curb ride
over test

2.2. エアバッグが作動すべきでない条件

運転継続が期待できないような特殊な状況下を除き，走
行中は悪路，段差などの路面からの衝撃によってエアバッ

2.3. 作動・非作動判別手法

2.1. 節の衝突と 2.2. 節の段差乗越し走行の両試験結果で
把握されたエアバッグを作動させるケースと作動させない
ケースについて，「前輪系加速度が一定値を超えたら積分を
開始」，「その積分値が所定値に達したら作動と判定させる」
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という方法において，「積分開始の加速度値」と「作動判定の
積分値」の設定を検討した．これら二つの設定値が適切に選
定された結果，Fig. 3 が示すように，「作動すべき」ケース
と「作動すべきでない」ケースを判別できる手法が得られ
た．Fig. 4にセンシングシステムの作動・非作動判定の流れ
を示す．図中の「サブセンサ」については，６章で述べる．

テムを搭載した大型スクータを示す．本エアバックシステ
ムには，2.3. 節で述べた衝突センシングシステムと次節で
述べるエアバッグ・インフレータが組み込まれている．

3.2. エアバッグ・インフレータ

エアバッグの基本的な大きさ，後面のＶ形状，フレーム
に連結するエアバッグ支持ベルトは，大型ツーリング二輪
車用エアバッグの研究で得られた成果が反映された．Fig.

6 は大型スクータ用に試作したエアバッグシステムを示
す．エアバッグの展開時容積は約150リットルである．本
エアバッグシステムは静展開試験で展開特性が確認され，
展開所要時間は約40msecであった．さらに，乗員運動エ
ネルギー吸収性能，緩衝性能についても，大型ツーリング
二輪車用エアバッグと同等であることがスレッド試験によ
り確認された．

Not deploy Deploy

Must deploy
Not necessary deploy (Allowed)
Must not deploy

Collision to OV side 35km/h

Collision to OV side 30km/h

Collision to OV front 30km/h

Collision to OV side 25km/h

Collision to OV front 25km/h

Collision to OV front 20km/h

Curb ride over test condition C

Curb ride over test condition B

Curb ride over test condition A

Threshold
of deploy
Threshold
of deploy

Collision with Fr. wheel
contact first 

G from sensor R

Averaging

ignite

yes yes

In case ave. G exceed
the given value, 
start integration

In case integrated value
exceed the threshold

G from sensor L

G: acceleration

ECU for collision decision

Under-ride collision

In case ave. G exceed 
the given value, 
start integration

In case integrated value
exceed the threshold

G from sub-sensor

or

Fig. 3   Decision of deployment by integrated impact
decelaration

Fig. 4   Decision flow for deployment

Length (m)

Width (m)

Height (m)

Wheel base (m)

Mass (kg)

Displacement (cm3)

2.275

0.070

1.430

1.595

224

582

Sub-sensor

Main-sensors
(Left and right)

Airbag

Inflator, & module box

Table 4   Large scooter (Silver Wing) specifications

Fig. 5   Large scooter with prototype airbag system

Fig. 6   Prototype airbag system for large scooter

３．試作エアバッグを搭載した大型スクータの
概要

3.1. 全体構成

Table 4はエアバッグ検討対象車両として選定された大型
ツーリング二輪車 GL1500とは異なる車両形態を有する大
型スクータの主要諸元を示す．Fig. 5は試作エアバッグシス
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４．実車衝突試験

4.1. 試験方法

実車衝突試験では，主に「大型ツーリング二輪車に搭載し
て研究したエアバッグシステムが，大型スクータにおいて
も，乗員の運動エネルギー吸収効果を発揮できるか」につい
て評価した．衝突形態は，ISO 13232に規定されている実車
衝突試験７形態から５形態を選択し，Honda が独自に設定
た１形態を加えた計６形態のうち，ISO 13232規定の２形態
の実車衝突試験は，５章で述べるように他の試験結果から
効果が推定できると考えられたので省略し，計４形態の衝
突試験を実施した．Fig. 7 に ISO 13232に準じた衝突形態
の表記方法を示す．Fig. 8に今回評価対象とした６形態を示
す．図中において，＊印は ISO 13232規定の形態，＊＊印
は Honda追加の形態，＊＊＊印は衝突試験が省略された形
態を示す．今回実施した実車衝突試験の衝突速度は，ISO
13232に規定されている衝突速度に対し，わずかに高めに
設定された．

ダミーは ISO/CD 13232（WG レベルでの作業が完了し
審議中の規格案）­MATD（Motorcyclist Anthropometric
Test Device）が使用された．衝突相手車には，ISO/CD
13232の規定に適合する 1998年から 2001年モデルの日
本仕様 Honda Accord ４ドアセダン（Table 1 を参照）が用
いられた．Table 5 に衝突試験における計測項目を示す．

4.2. 実車衝突試験結果

4.2.1. 衝突センシングシステムの作動結果

実車衝突試験をおこなった４形態における衝突センシン
グシステムの作動結果をFig. 9に示す．図中における「TTF

（Time to fire）」は衝突開始からセンシングシステムの衝突判
定までの時間，バッグ展開時間はエアバッグが展開するの
に要する時間，乗員到達時間は衝突開始から展開エアバッ
グに乗員が到達するまでの時間である．４形態のすべてに
おいて，ダミーがエアバッグの展開領域に到達する前にエ
アバッグが展開を完了した．
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4.2.2. 各衝突形態の乗員負傷評価

実車衝突試験においては，ISO/CD 13232 規定の MATD
ダミーの負傷評価値により，Table 5の負傷項目を評価した．

Fig. 10は，今回実施した４形態について，ダミーの計測
結果からの各部位別の負傷評価値を示す．図中における一
次衝撃負傷（Primary impact injury）は，エアバッグや相手車
と干渉・打撃する領域である 500msecまでの最大負傷値で
ある．二次衝撃負傷（Secondary impact injury）は，路面落下
などを含む 500msec 以降に発生する最大負傷値である．

Fig. 11は「115­0/50」の衝突における二輪車体とダミーの
状況を示す．この形態では，二輪車が垂直に近いまでのピッ
チング運動を示したが，エアバッグはダミーを前方へ離脱
させることなくダミーの運動エネルギーを吸収した．一次
衝撃負傷で，HIC=15.4，GAMBIT=0.08，胸たわみ =25mm
であり，重大な負傷を示す値は計測されなかった．

Fig. 12 は「413­25/50」の衝突における二輪車体とダミー
の状況を示す．この形態での二輪車は減速後にヨー運動を
示したが，エアバッグがダミーの運動エネルギーを吸収し，
相手四輪車とダミーの接触は発生しなかった．一次衝撃負
傷の負傷評価値は，HIC=28，GAMBIT=0.1，胸たわみ=15mm
を示し，路面落下時の二次衝撃負傷では，H I C = 4 2 4 ，
GAMBIT=0.5 を示し，いずれも重大な負傷を示す値は計測
されなかった．

Fig. 13 は「414­25/50」の衝突における二輪車体とダミー
の状況を示す．衝突後，二輪車のヨー運動が発生して二輪車
とダミーの運動方向が異なり，エアバッグによるダミーの
運動エネルギー吸収効果が減少する結果となった．ダミー
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Fig. 10   Measured dummy injuries in collision tests

Fig. 11   Dummy and motorcycle in configuration
[115-0/50]

Fig. 12   Dummy and motorcycle in configuration
[413-25/50]

Fig. 13   Dummy and motorcycle in configuration
[414-25/50]
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は相手四輪車のＣピラーと擦過しながら二輪車から離脱し，
路面へ落下した．一次衝撃負傷としての相手四輪車とダ
ミー頭部の干渉，擦過時の負傷評価値は，H I C = 1 4 ，
GAMBIT=0.09であり，重大負傷を示す値ではなかった．し
かし，二次衝撃負傷として路面に落下した際，HIC=1138，
GAMBIT=0.73の負傷評価値であり，重大負傷を示す値と判
断される．この二次衝撃負傷値は，エアバッグの効果がない
だけなのか，あるいはエアバッグによる加害現象なのかの
明確化が必要である．1998年 ESV 会議で報告された加害
現象（エアバッグが存在することによるダミー挙動への影響
で頭部から路面へ落下）とは異なることを Fig. 14 は示して
いる．

Fig. 15 は「412­25/50」の衝突における二輪車体とダミー
の状況を示す．二輪車は衝突とほぼ同時にヨー運動が発生
し，二輪車とダミーの運動方向が異なっている．ダミーはエ
アバッグとほとんど接触せず，ダミーの頭部は相手四輪車
のルーフエッジと接触する．しかし，このときの負傷評価結
果は HIC=600，GAMBIT=0.6 であり，重大負傷を示す値で
はなかった．

「414­25/50」における路面落下時の負傷評価値を除き，今
回実施の４形態すべてにおいて，エアバッグとの干渉時，相
手車との干渉時，および路面落下時の全域において，重大負
傷を示す負傷評価値は発生しなかった．

５．エアバッグによる乗員の運動エネルギー
吸収効果

「乗員の運動エネルギーをエアバッグで吸収し，相手車等
との打撃負傷を低減する」という考え方のもと，エアバッグ
の効果評価をおこなった．この観点による効果度合を下記
のように分類した．評価対象とした衝突形態は，ISO 13232
からの前面衝突エアバッグが対象とする５形態と，Honda
が追加した１形態の計６形態である．
・ 「効果有り」：エアバッグが有効にダミーの運動エネル

ギーを吸収して相手車へのダミー上半身の接触が発生し
ていないケース．

・ 「効果小」：エアバッグがダミーの運動エネルギーを一
部吸収しているが，相手車へのダミー上半身の接触が発
生しているケース．

・「効果無し」：エアバッグがダミーの運動エネルギーを吸
収することなく，相手車へのダミー上半身の打撃が発生
しているケース．
ここで，ダミーの運動エネルギー吸収作用の有無につい

ては，エアバックと干渉中のダミーの胸変位，および映像に
よるエアバッグとダミーの干渉状況から判断した．また，相
手車への上半身の干渉・打撃の有無については，相手車への
接触・打撃痕や映像，ダミーの頭部加速度から判断した．

その結果を Table 6 に示す．Table 6 中の「413­0/50」と
「114­25/50」のエアバッグ効果は，実車衝突テストを実施せ
ずに以下のように推定された．

エアバッグの乗員運動エネルギー吸収効果は二輪車体の
ヨー運動に左右され，それらが大きいほどエアバッグ効果
は低下する．Fig. 16に示すように，大型ツーリング二輪車
における試験の結果，エアバッグによる乗員運動エネル
ギー吸収が期待できる時間域での車体ヨー運動の大きさは，

「115­0/48」，「413­0/48」＜「413­24/48」＜「414­24/48」＜「412­
24/48」＜「114­24/48」という順位であった．一方，今回の
大型スクータにおいてヨー運動が確認された３形態のテス
ト結果の車体ヨー運動の大きさも，Fig. 17 に示すように

「413­25/50」＜「414­25/50」＜「412­25/50」であり，GL1500

Large scooter Large touring motorcycle

115-0/50

Effective Effective*

Effective Effective

Effective

Effective

Slightly effective

Effective

Not effective

Effective

Not effective*

Slightly effective

* Estimated result

Large scooter
(Silver Wing)

Large motorcycle
(GL1500)

413-0/50 413-25/50 414-25/50 412-25/50 114-25/50

Fig. 14   Dummy contact ground in configuration
[414-25/50]

Fig. 15   Dummy and motorcycle in configuration
[412-25/50]

Table 6   Rider kinetic energy absorbing effectiveness of airbag
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と同じ傾向であった．これらの結果から，本項でエアバッグ
評価の対象としている衝突６形態における車体ヨー運動の
大きさの順位は大型ツーリング二輪車と大型スクータで同
等であると考えられる．

したがって，本大型スクータでの車体ヨー運動は，「413­
0/50（今回テスト未実施）」の方が「413­25/50」よりも小さ
く，また，「114­25/50（今回テスト未実施）」のほうが「412­
25/50」よりも大きいとそれぞれ考えることができる．本大
型スクータにおいて，エアバッグ「効果有り」の「413­25/50」
よりも車体ヨー運動が少ないと推定される「413­0/50」の場
合では，さらにエアバッグ効果が大きいと考えられ，「効果
有り」と推定される．また，エアバッグ「効果無し」の「412­
25/50」よりも車体ヨー運動が大きいと推定される「114­25/
50」では，さらにエアバッグ効果が小さいと考えられ，「効
果無し」と推定される．

Table 6が示すように，エネルギー吸収効果の評価対象と
した６形態において，大型スクータは３形態において「効果
有り」，１形態で「効果小」，２形態において「効果無し」と
判断できる．一方，大型ツーリング二輪車においては，５形
態で「効果有り」，１形態で「効果小」であった．大型スクー
タにおいても，二輪車体内で支持するエアバッグで乗員の
運動エネルギーを吸収するというコンセプトは，車体の基

本特性に起因するヨー運動の大きさのために大型ツーリン
グ二輪車に比較して効果が限定されるものの，成立の可能
性があると考えられる．

６．前輪非打撃衝突の検討

さまざまな衝突事故において，トラック荷台への衝突の
ように二輪車の前輪が最初に打撃しない形態（以下，前輪非
打撃衝突という）がある．このような前輪非打撃衝突の場
合，前輪系の衝突センシングシステムの衝突判定が遅れ，エ
アバックが展開する時点で，衝突相手の衝突面と乗員の間
の空間（以下，乗員保護空間という）がかなり小さくなって
いる可能性がある．それは，Fig. 18に示す下記の三つの要
因から推定される．

（１）前輪前端よりも後方に位置する車両の前部上方部材へ
の打撃が，衝突開始となるので，前輪衝突時よりも衝
突開始時点での乗員保護空間が小さい．

（２）衝突の衝撃は，車両の前部上方部材からメインフレー
ムに伝わり，さらに操だ系構造を通じて前輪系に伝わ
る．この前輪系衝撃加速度に基づき衝突判別がおこな
われるために作動タイミングが遅くなる．

（３）スクータタイプの二輪車はアンダボーンタイプのメイ
ンフレームゆえに，一般的な二輪車よりも前方からの
外力を受けた際のメインフレームの屈曲が大きい．そ
のために乗員保護空間の減少が大きい．GL_115-0/48

GL_413-0/48
GL_413-24/48
GL_414-24/48
GL_412-24/48
GL_114-24/48
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Fig. 16   Yaw motion of large touring motorcycle

Fig. 17   Yaw motion of large scooter
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Fig. 18   Cause of protection space reduction in
under-ride collision

6.1. ベース車両による特性の確認

ベース大型スクータを用いて，前輪非打撃衝突の試験を
おこなった．ブレーキを作動させた状態の衝突台車に，
50km/h で衝突させる試験をおこない，センシングシステ
ムの判定タイミング，車両の状況，ダミーの状況などを把握
した．用いた衝突相手台車をFig. 19に示す．ダミーは，ハ
イブリッド ­Ⅱ AM50パーセンタイル歩行者型を使用した．
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Fig. 20は，衝突開始（t=0），センシングシステムの衝突判
定完了（23msec），エアバッグの展開完了と想定されるタイ
ミング（63msec），衝突相手へのダミー打撃（82msec）の各時
間における状況を示す．これらの結果から，本大型スクータ
においては，大型ツーリング二輪車の研究の結果から得ら
れた衝突センシングシステムのみではエアバッグによる乗
員保護空間の減少が大きく，改善が必要であることが判明
した．

6.3. コンピュータシミュレーションによる改善手法の検討

Honda は，1998年の第 16 回 ESV 会議に発表した〝二
輪車用エアバッグの基礎研究〟（２）において，課題の一つとし
て，乗員の路面落下までの負傷評価が可能なコンピュータ
シミュレーション技術が必要であることを提示した．この
課題に対し，2003年 SETC 会議（５）で発表したように，約
１秒間に及ぶ路面落下までの衝突時乗員挙動を，高精度で
予測できるコンピュータシミュレーション技術を確立した．
この技術を用いて，前輪非打撃衝突への改善手法の検討を
おこなった．

まず，前述のベース車における前輪非打撃衝突をコン
ピュータシミュレーションで再現した．Fig. 21，Fig. 22は，
実車試験とシミュレーションの結果を示す．車体の変形量，
メインフレームの加速度がそれぞれ示されている．

Fig. 19   Opposing trolley used in under-ride
collision test

Fig. 20   Dummy and motorcycle in under-ride collision
without airbag

Fig. 21   Comparison of frame damage result between
full scale test (FST) and computer simulation
(CS)

Fig. 22   Comparison of acceleration on frame
between full scale test (FST) and
computer simulation (CS)
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6.2. 改善手法案

改善手法としては，下記の項目とそれらの組み合わせが
考えられた．

（１）前部上方部材のクラッシュ荷重を上げる．これによっ
て保護空間の減少度合いを抑える．同時に車体および
前輪系の衝撃加速度を高めて，作動判定タイミングを
早める．

（２）前部上方部材にセンサを付加し，作動判定タイミング
を早める．

（３）メインフレームを強化して，メインフレーム屈曲によ
る保護空間の減少を抑える．
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6.4. コンピュータシミュレーションによる改善手法の検

討結果

コンピュータシミュレーションによる検討では，各改善
案に対して，センシングシステムの衝突判定タイムとその
時点での乗員保護空間，エアバッグを作動展開させてのダ
ミーの頭部，胸部の傷害値などが確認された．これらのコン
ピュータシミュレーションによる検討結果，乗員保護を達
成する可能性がある現実的な手法として，カウルステーの
補強と，カウルステー部にサブセンサを付加するという改
善策が得られた．Fig. 23にその仕様を示す．この改善仕様
におけるコンピュータシミュレーションの結果をFig. 24に
示す．サブセンサ付加におけるセンシングシステムの作
動・非作動判定の流れは，Fig. 4 に示されている．

センタイルのダミーで Table 7 に示す負傷計測をおこなう
こととした以外は，6.1. 節で述べたベース車の前輪非打撃
衝突試験と同じ条件である．

前輪非打撃衝突における作動判定は，メインセンサによ
る判定でなく，それより早い時間のサブセンサによる判定
であった．この衝突形態では，Fig. 25のセンシングシステ
ムの作動結果が示すように展開中のエアバッグにダミーが
侵入している．Fig. 26はエアバッグがダミーの運動エネル
ギーを吸収している様子を示す．Fig. 27のダミーの負傷結
果が示すように重大負傷を示す値ではなく負傷評価値は
HIC=221，頚部曲げ =45Nm，胸たわみ =56mm であった．

大型スクータのエアバッグにおいても，前輪非打撃衝突
において乗員保護性能を確保できることが確認できた．

Added sub-sensor
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Chest deflection
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Fig. 23   Modification for under-ride collision analyzed
by computer simulation

Fig. 24   Dummy and motorcycle movement with
modification

Table 7   Measuring items on under-ride collision test

Fig. 25   Comparison of airbag deployment time and
rider encounter time in under-ride condition

Fig. 26   Dummy and motorcycle in under-ride collision
configuration

6.5. 改善されたエアバッグ搭載大型スクータの前輪非打

撃衝突試験結果

改善仕様を反映したエアバッグ搭載大型スクータの前輪
非打撃衝突試験をおこなった．ハイブリッド­ⅢAM50パー
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並 木 秀 夫

７．まとめ

（１）大型スクータタイプ二輪車においても前輪系衝撃加速
度の検知演算によるセンシングシステムは：
・代表的な条件として実施した衝突･非衝突に対し，要

求される作動･非作動の判別が可能であった．
・４形態の 50km/h 走行二輪車の，対 Honda Accord

衝突において，乗員が到達する前にエアバッグの展
開を完了させる衝突判断を可能にした．

（２）大型スクータタイプ二輪車のエアバッグは，大型ツー
リング二輪車のそれよりも有効衝突形態が限定される
が，「前面衝突時に乗員の運動エネルギーを二輪車体内
で支持するエアバッグで吸収する」というコンセプトで
の成立の可能性があると判断される．

（３）大型スクータタイプ二輪車のエアバッグは，トラック
荷台への衝突で代表されるような前輪非打撃衝突に対
して，前輪系衝撃加速度センサに加え，車体系への衝
撃加速度センサを付加することなどにより，乗員保護
効果を確保できた．

（４）コンピュータシミュレーションは，エアバッグ二輪車
の車体のクラッシュ特性やセンシング仕様の改善検討
において有効であることが確認できた．

８．今後の課題

本研究によって大型スクータタイプ用エアバッグの成立
の可能性が把握されたが，二輪車用エアバッグシステムの
課題として，さらなる他車両形態での成立性検討，乗員の体
格や姿勢の違いにおけるエアバッグ効果の検証，ISO/CD
13232の実車衝突試験に基づくリスク･ベネフィット評価，
乗員の路面落下までを含むコンピュータシミュレーション
による負傷評価などがある．
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Fig. 27   Measured dummy injuries in under-ride collisions
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ケースカバーの開発 安田　範史 和光基礎技術研究センター
小林伊智郎 （株）トーノ精密
斎　　聖一 （株）東亜電化

2004. 3.22 電子情報通信学会/2004年 FDTD並列計算による自動車搭載アンテナの 柏　　達也 北見工業大学
             〜 総合大会（東京） 放射特性解析 平山　浩一 北見工業大学
             25 田口　健治 北見工業大学

栗林　　裕 栃木研究所
小松　　覚 栃木研究所

2004. 3.23 電気学会自動車研究会/ FDTD 法を用いた実車大規模電磁界 栗林　　裕 栃木研究所
電気学会自動車研究会 シミュレーションと測定 小松　　覚 栃木研究所
発表会（東京） 福丸　智之 栃木研究所

柏　　達也 北見工業大学
田口　健治 北見工業大学

2004. 3.26 アルミニウム鍛造技術会/ 軽量・精密鍛造ピストンの開発 岡　　知生 朝霞研究所
講演会（東京）

2004. 3.29 The Thai Automotive Industry Challenges for Next­generation Vehicle & 小椋　正己 栃木研究所
Association/The Next Technology
Generation of Low Emission
Vehicle ＆ Technology
(Thai, Bangkok)

2004. 3.30 日本鉄鋼協会/第147回春季 高窒素含有オーステナイト系ステンレス 桂井　　隆 栃木研究所
            〜 講演大会（東京） 冷間加工材の時効挙動 西山　忠夫 栃木研究所
          4. 1 濱野　修次 大同特殊鋼（株）

古賀　　猛 大同特殊鋼（株）
清水　哲也 大同特殊鋼（株）

発表日 表　　　　　　　題発　表　先 発表者 所　　属
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2004. 3.30 日本金属学会/日本金属学会 長周期積層構造を有する Mg­Zn­Y系合金 家永　裕一 和光基礎技術研究センター
            〜 2004年春期（第134回）講演 における組成比の最適化
          4. 1 大会（東京）

長周期積層構造を有する Mg­Zn­RE系 家永　裕一 和光基礎技術研究センター
強加工合金の機械的特性

2004. 4. 1 自動車技術会/自動車技術 小型自動車用CVTの油圧、電子制御システム 角　　　誠 栃木研究所
Vol.58, No.4 藤川　敦司 栃木研究所

韮澤　英夫 栃木研究所
青木　昌平 栃木研究所

自動車技術会/JSAE Review Intelligent Vehicle and Advanced Safety 川合　　誠 和光基礎技術研究センター
Vol.25, No.2 Technology 石田真之助 栃木研究所

辻　　孝之 栃木研究所

2004. 4. 1 John Wiley & Sons/ FDTD Large­scale Parallel Supercomputing 柏　　達也 北見工業大学
             〜 International Journal of RF and Its Application to the Analysis of Radiation平山　浩一 北見工業大学
              3 and Microwave Computer­ Characteristics of an Antenna Mounted on a 田口　健治 北見工業大学

Aided Engineering Vehicle 打矢　　匡 北見工業大学
栗林　　裕 栃木研究所
小松　　覚 栃木研究所

 2004. 4. 4 Acoustical Society of Japan/ Modelling of Floor Carpet on Vibration and 山崎　　徹 神奈川大学
              〜 Proceedings of ICA2004, Structure­borne Noise Transmission 小野　高志 神奈川大学
               9 The 18th International 内海　智志 東京大学

Congress on Acoustics（京都） 見坐地一人 栃木研究所
鎌田　　実 東京大学

2004. 4. 8 新化学発展協会/電子情報 電気二重層キャパシタシステムの燃料電池車 野口　　実 和光基礎技術研究センター
技術部会講演会（東京） への応用

2004. 4.15 大同特殊鋼（株）/電気製鋼 高窒素含有オーステナイト系ステンレス鋼 桂井　　隆 栃木研究所
の高温特性 西山　忠夫 栃木研究所

濱野　修次 大同特殊鋼（株）
古賀　　猛 大同特殊鋼（株）
清水　哲也 大同特殊鋼（株）

2004. 4.19 IFAC (International Federation Progress and Future Direction of Chassis 芝端　康二 栃木研究所
             〜 of Automatic Control)/ Control Technology
             23 Advances in Automotive

Control (Salerno, ITALY)

2004. 4.28 Journal of the American Large­scale Synthesis of Perpendicularly Liming Dai The University of Akron
Chemical Society Vol.126, Aligned Helical Carbon Nanotubes Vardhan Bajpai The University of Akron
No.16 大橋　俊之 和光基礎技術研究センター

2004. 5.13 IMechE (Institution of Development of the Engine and IMA System 中野　賢至 栃木研究所
Mechanical Engineers)/Fuel for the New Honda Civic
Economy and Engine
Downsizing (London, UK)

2004. 5.14 早稲田大学/早稲田モビリティ 新開発の乗用車用ディーゼルエンジンに 阿部　智也 栃木研究所
研究会（東京） ついて 松井　竜太 栃木研究所

2004. 5.19 自動車技術会/2004年学術 低外気温における自動車用オートエアコン 角田　　功 栃木研究所
             〜 講演会　春季大会（横浜） の偏日射対応
             21

2004. 5.19 自動車技術会/2004年学術 車両運動が室内温熱環境へ及ぼす影響 藤田　明浩 栃木研究所
             〜 講演会　春季大会（横浜） 斎藤　恒洋 旭硝子（株）
             21 高林　　徹 旭硝子（株）

発表日 表　　　　　　　題発　表　先 発表者 所　　属
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2004. 5.19 自動車技術会/2004年学術 適応外乱オブザーバを用いた高精度エンジン 安井　裕司 栃木研究所
             〜 講演会　春季大会（横浜） 回転数制御 下城孝名子 栃木研究所
             21 齋藤　光宣 栃木研究所

玉川　　裕 栃木研究所

スライディングモードアルゴリズムを用いた 下城孝名子 栃木研究所
緩衝制御 安井　裕司 栃木研究所

島袋栄二郎 栃木研究所
岩城　喜久 栃木研究所

コンパティビリティ対応ボディ 吉本　　毅 栃木研究所
田口　義徳 栃木研究所

樹脂材料の常温での非線形・ひずみ速度 前　　博行 栃木研究所
依存性挙動について：実験と計算結果の考察 高田　賢治 栃木研究所

高橋　順一 旭化成（株）
山本　敏治 旭化成（株）

車外騒音におけるビームフォーミング法 半沢　幸彦 栃木研究所
音源探査の適用 佐藤　利和 スペクトリス（株）

J. Hald ブリュエル・ケアー社

自動車用ハイブリッドSEAモデル化技術の 見坐地一人 栃木研究所
開発 多田　寛子 栃木研究所

山下　　剛 栃木研究所
古株　真一 California State University
田中　秀典 California State University
腰越　昭三 California State University

有限要素法を用いたステアリング振動予測 横井　俊也 栃木研究所
技術の研究 鈴木賢一郎 （株）エステック

台上試験による制動距離の温度依存性予測 川上　恵夫 栃木研究所
長谷　裕之 栃木研究所
溝根　哲也 栃木研究所
平井　秀樹 栃木研究所
堀之内健二 住友ゴム工業（株）
水野　洋一 住友ゴム工業（株）
鈴木　晴之 住友ゴム工業（株）

低燃費低エミッション直噴ガソリンエンジン 甲田　　豊 栃木研究所
の開発 後藤　博之 栃木研究所

堀江　　薫 栃木研究所

可変シリンダシステムエンジンの開発 野口　勝三 栃木研究所
藤原　幹夫 栃木研究所
瀬川　　誠 栃木研究所
澤村　和同 栃木研究所
鈴木　　茂 栃木研究所

軽自動車用 新型２スパークプラグエンジン 和田　裕介 栃木研究所
の開発 小林　重実 栃木研究所

福冨　庸二 栃木研究所
坂下　正雄 栃木研究所
瀬田　昌也 栃木研究所

EURO­IV対応2.2L新型ディーゼルエンジン 原　　幾朗 栃木研究所
の開発 木下謙一郎 栃木研究所

矢野　　亨 栃木研究所
安田　治郎 栃木研究所
金澤　義房 栃木研究所

発表日 表　　　　　　　題発　表　先 発表者 所　　属
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2004. 5.19 自動車技術会/2004年学術 新型ディーゼルエンジン用アルミニウム 川畑　光彦 栃木研究所
             〜 講演会　春季大会（横浜） シリンダブロックの開発 山嵜　雅和 栃木研究所
             21 高井　　淳 栃木研究所

村上　　修 栃木研究所
谷川　　仁 ホンダエンジニアリング（株）
伊藤　　理 ホンダエンジニアリング（株）
黒木　孝一 ホンダエンジニアリング（株）

フライホイールバッテリとANG燃料貯蔵 阿部　昇栄 栃木研究所
システムの開発 小笠　博司 栃木研究所

板井　幸彦 和光基礎技術研究センター

高強度高周波焼入れクランクシャフトの 恩田　勇人 栃木研究所
開発 浅井　鉄也 栃木研究所

藤木　賢治 栃木研究所
工藤　洋嗣 栃木研究所
室伏　和昌 栃木研究所

低速走行時の操作負担軽減に関する一考察 酒井　克博 栃木研究所
清水　康夫 栃木研究所

緊急車線変更性能に及ぼす操舵シナリオ 関　　篤史 東京電機大学
の影響 高僧　美樹 東京電機大学

大山　泰晴 栃木研究所

筋の協調制御理論に基づいた次世代操舵 田島　孝光 栃木研究所
システムの研究 大島　　徹 富山県立大学

子供歩行者FEモデルの開発－MRI画像 岡元　雅義 栃木研究所
データからの６歳児脚部FEモデル － 一杉　正仁 獨協医科大学

自動変速機のセレクトレバー操作荷重予測 山岡　崇樹 栃木研究所
野上　俊一 栃木研究所
小林　　章 栃木研究所

MT車歯打ち音予測技術の研究 花井　英二 栃木研究所
三谷　眞一 栃木研究所
中村　博政 栃木研究所

ATV（全地形用車両）用GPSナビゲーション 船寄　祐輔 朝霞研究所
メータの開発 福井　邦彦 朝霞研究所

中沢　　健 朝霞研究所

二輪車用50cm3４ストローク４バルブ電子 池田健一郎 朝霞研究所
制御燃料噴射エンジンの開発 黒坂　　斉 朝霞研究所

村上　泰男 朝霞研究所
赤松　俊二 朝霞研究所
大城　健史 朝霞研究所
田中　弘志 朝霞研究所

二輪車の旋回時における車体垂直平面内の 手塚　良孝 朝霞研究所
振動特性解析 国分　信一 朝霞研究所

塩見　欣宣 朝霞研究所
清田　　悟 朝霞研究所

４ストロークロードレーサRC211Vのエンジン 南　　浩二 朝霞研究所
進化 山口　芳久 朝霞研究所

二輪車用電子制御式油圧ステアリング 若林　　威 朝霞研究所
ダンパの開発 坂井　清孝 朝霞研究所

山田　慎一 朝霞研究所
南里　武彦 朝霞研究所

発表日 表　　　　　　　題発　表　先 発表者 所　　属
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2004. 5.19 自動車技術会/2004年学術 下肢障害者が自力で乗降・運転ができる 橋本　邦彦 朝霞研究所
             〜 講演会　春季大会（横浜） 自動二輪プロト車 村田　　裕 朝霞研究所
             21 上田　幸也 朝霞研究所

工藤　隆志 朝霞研究所
綱島　功祐 朝霞研究所
高橋　　恭 朝霞研究所

2004. 5.20 日本ガスタービン学会/ HF118ターボファンエンジン 園田　豊隆 和光基礎技術研究センター
日本ガスタービン学会誌 藁谷　篤邦 和光基礎技術研究センター
Vol.32 No.3 2004 ５月号

日本鉄鋼協会/自動車用材料 自動車リサイクル・有害物質規制動向　 児谷　昭浩 栃木研究所
検討部会（東京） ～欧州法規を中心として～

2004. 5.22 三重県/三重の21世紀 燃料電池自動車 Honda FCXの開発 小椋　正己 栃木研究所
リーディング産業展
特別講演会（四日市）

2004. 5.23 自動車技術会/自動車技術会 2005年自動車振動騒音技術展望W/G検証 山下　　剛 栃木研究所
春季大会　振動騒音 結果報告 石井　康夫 栃木研究所
フォーラム（横浜） 戸井　武司 中央大学

2004. 5.23 FISITA2004 World Automotive Improvement of Thermal Stability for NOx 金枝　雅人 （株）日立製作所
             〜 Congress (Barcelona, Spain) Adsorbents in Lean Nox Catalyst 飯塚　秀宏 （株）日立製作所
             27 北原　雄一 （株）日立製作所

大野　弘志 栃木研究所
鷹嘴　年克 栃木研究所
佐藤　尚宏 栃木研究所

Development of a High Performance and 堀江　　薫 栃木研究所
High Fuel Economy Four­valve Direct­ 甲田　　豊 栃木研究所
injection Engine with i­VTEC Mechanism 後藤　博之 栃木研究所

小川　　賢 栃木研究所

Countermeasure against Noise and 伊神　　肇 栃木研究所
Vibration of Direct Injection Diesel Engine 野中　繁治 栃木研究所
for New Honda Accord 比留間政雄 栃木研究所

加藤　裕治 栃木研究所

Prediction of Transmitted Load by Virtual 高岸　　広 栃木研究所
Diesel Engine 勝木　雅之 栃木研究所

河村　康宏 栃木研究所

Application of Metal Pushing V­belt Stress 斎藤　俊博 栃木研究所
Simulation for Prediction of Fatigue Strength

On the Grid System to Calculate Crash 山本　義弘 栃木研究所
Worthiness Using Clusters of  Engineering
Workstations in Idle Periods

Development of a High­strength 山嵜　雅和 栃木研究所
Aluminum Cylinder Block for Diesel Engine 村上　　修 栃木研究所
Employing a New Production Process 高井　　淳 栃木研究所

末永　崇弘 ホンダエンジニアリング（株）

Development of Metal Pushing V­belt for 矢ケ崎　徹 栃木研究所
Continuously Variable Transmission 金原　　茂 栃木研究所
(Investigation for Clearance between 石井　和夫 栃木研究所
Elements, Strength of Element Material 青山　英明 栃木研究所
and Ring Material) 岡田　善成 栃木研究所

2004. 5.26（株）山海堂/エンジンテク ホンダ｢Stream｣用K20B型2.0L直噴ガソリン 甲田　　豊 栃木研究所
ノロジー第32号 エンジンの開発

発表日 表　　　　　　　題発　表　先 発表者 所　　属



－ 252－

2004. 5.28 自動車技術会/関東支部 追突軽減ブレーキ 小 　賢二 栃木研究所
第一回講演会（東京）

2004. 5.31 Elsevier B.V./Solid State Effects of cation­ or oxide ion­defect on 中山　　享 新居浜工業高等専門学校
Ionics Volume 170, Issues 3­4 conductivities of apatite­type La­Ge­O 樋口　義勝 和光基礎技術研究センター

system ceramics

2004. 6. 1 日本機械学会/日本機械学会 LDA・PIVによるシリンダ内定常流れの 野村　友和 群馬大学
論文集B編第70巻第694号 解析とパーシャルセル法数値計算の検証 高橋　易資 朝霞研究所

武田　親士 群馬大学
石間　経章 群馬大学
小保方富夫 群馬大学

2004. 6. 1 AAB (Advanced Automotive Overview of Battery Technology for 佐藤　　登 栃木研究所
             〜 Batteries)/The 4th Advanced Vehicles
              4 International Advanced

Automotive Battery
Conference (San Francisco,
USA)

2004. 6. 2 電気学会/産業応用フォー ホンダのハイブリッド車とそのモータ 小川　博久 栃木研究所
ラム「開発者が語る自動車用
モータ技術」（東京）

2004. 6. 3 プラスチック成形加工学会/ トリアジンチオール成形接着技術を用いた 駒月　正人 和光基礎技術研究センター
             〜 第15回　プラスチック成形 電気二重層キャパシタ用高気密ケース 斎　　聖一 （株）東亜電化
              4 加工学会年次大会（東京） カバーの開発 小林伊智郎 （株）トーノ精密

佐々木英幸 岩手県工業技術センター

2004. 6. 8 SAE/SAE Spring Fuels & A Study of Gasoline­fuelled HCCI Engine 浦田　泰弘 栃木研究所
             〜 Lubricants Meeting & Equipped with an Electromagnetic Valve Train 粟坂　守良 栃木研究所
             10 Exhibition (Toulouse, France) 高梨　淳一 栃木研究所

柿沼　　隆 栃木研究所
箱崎　隆三 栃木研究所
梅本　　篤 栃木研究所

Study on Variable Valve Timing System 杉本　千早 栃木研究所
Using Electomagnetic Mechanism 酒井　久夫 栃木研究所

梅本　　篤 栃木研究所
清水　康夫 栃木研究所
小沢　英隆 栃木研究所

Study on Combustion Monitoring System 島崎　勇一 栃木研究所
for Formula One Engines Using Ionic 牧　　秀隆 栃木研究所
Current Measurement 坂口　純子 栃木研究所

鈴木　宏章 栃木研究所
加藤　　彰 栃木研究所
西澤　一俊 Honda R&D Europe (Deutschland) GmbH
近藤　稔明 日本特殊陶業（株）
山田　達範 日本特殊陶業（株）

An Application Study of the Pneumatic Direct石橋　羊一 朝霞研究所
Injection Activated Radical Combustion 作山　尚史 朝霞研究所
Two­stroke Engine to Scooter

2004. 6. 9 日本機械学会/第16回 250Wh/15kWフライホイールバッテリ 阿部　昇栄 栃木研究所
             〜 「電磁力関連のダイナミクス」 須永　義弘 栃木研究所
             11 シンポジウム（北九州）
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2004. 6.10 触媒学会/触媒 46巻４号 電気加熱式触媒を用いた排出ガス低減技術 島崎　勇一 栃木研究所
の研究 加藤　裕明 栃木研究所

小松田　卓 栃木研究所
福地　博直 栃木研究所
青木　琢也 栃木研究所
斎藤　彰久 栃木研究所

2004. 6.14 ASME (The American Society A Study of Advanced High Loaded Transonic 園田　豊隆 和光基礎技術研究センター
             〜 of Mechanical Engineers) & Turbine Airfoils 有馬　敏幸 和光基礎技術研究センター
             17 IGTI(The International Gas Markus Olhofer Honda Research Institute Europe GmbH

Turbine Institute)/ASME Bernhard Sendhoff Honda Research Institute Europe GmbH
Turbo Expo 2004 (Vienna, Friedrich Kost German Aerospace Center (DLR)
Austria) Peter­Anton Giess German Aerospace Center (DLR)

2004. 6.15（株）繊維社/これからの 自動車における軽量化の現状と将来予測 青木　　修 栃木研究所
自動車とテキスタイル　
第２章

2004. 6.16 IEEE (Institute of Electrical Development, Evaluation and Introduction 石田真之助 栃木研究所
             〜 and Electronics Engineers)/ of a Lane Keeping Assistance System Jens Gayko Honda R&D Europe (Deutschland) GmbH
             18 12th International Symposium

ATA EL 2004 (Parma, Italy) Intelligent Systems for Active and Passive Jens Gayko Honda R&D Europe (Deutschland) GmbH
Safety ­ Collision Mitigation Brake System 小 　賢二 栃木研究所

2004. 6.17 電気学会/静止器回転機 永久磁石同期モータのセンサレス制御に 今井　信幸 栃木研究所
             〜 合同研究会（東京） おける磁気飽和の影響 森本　茂雄 大阪府立大学
             18 真田　雅之 大阪府立大学

武田　洋次 大阪府立大学

2004. 6.25 デジタルヒューマン協議会/ デジタルヒューマンモデルによる 森安　光二 栃木研究所
デジタルヒューマン協議会 ドライビングポジション開発システム
ワークショップ（東京）

日本自動車研究所　 ホンダにおける効率的CADデータ交換 湯浅　康彦 栃木研究所
JNXセンター/2004自動車 ネットワークへの取組み
部品生産システム展併催
JNXセミナー（東京）

2004. 6.26（株）山海堂/エンジンテクノ フライホイールバッテリ 板井　幸彦 和光基礎技術研究センター
ロジー第６巻 第３号 阿部　昇栄 栃木研究所
通巻32号
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　非常に暑い日が続いている．今夏の暑さは，各地の高温記録
を更新しそうな勢いである．地方によっては，既に高温記録を
更新しているところもあろうかと思う．これも，世界的な規模
で進みつつある地球温暖化現象に因る異常気象のひとつとし
て，ひと昔前ではあり得なかったレベルの変化と言えそうであ
る．また，その変化のスピードも年々，加速してきているよう
にも感じられる．東京でも39℃を超える気温が記録されるの
は，まさに異常気象も世界の遠く離れた外国のニュースや他人
事ではない．身近な自分自身の暮らしている環境の問題となっ
てきていることを実感させるに充分である．こうした温暖化現
象，特にそれを加速している原因に，人間の活動が関与してい
る可能性は高いといえるだろう．
　人間の活動が，こうした気象変化・現象の原因として地球環
境に悪？影響を与えて続けているとしたら，その活動とは，具
体的に何なのかを知りたくなる．新聞等のニュース・情報で知
り得た範囲では，温室効果ガスと呼ばれる，二酸化炭素をはじ
めとする気体の排出量が増加してきたことによるものと考えら
れる．18世紀後半に始まる産業革命以後，大量の二酸化炭素が
大気中に排出されてきたという．大気中の二酸化炭素濃度は，
産業革命以前に比べ約30％以上増加しているそうである．
  その様なことを，このHonda R&D Technical Review Vol.16 No.2
編集の締切り時期にあたる，この猛暑の日々に思いました．地
球的規模で，グローバルで進みつつある，この様な変化に今後
世界中の国々・政府・人々がどう対応していかなければならな
いのか真剣に考え行動する必要があるでしょう．このHonda
R&D Technical Reviewもイントラネット上では，既に英語との
バイリンガルで検索出来るようになっています．ある意味で，
グローバル化が進められているといえます．技術伝承ツールと
して，社内技報としての機能を，よりグローバルに果たす日も
近いのではないかと期待させます．しかしながら，それを可能
にするのは，投稿される研究者の方々・査読をして下さる
方々・編集に携わる方々や翻訳・印刷・製本に携わる方々等の
非常に多くの地道な努力や活動があって実現されるものです．
  こうした活動や努力の成果である，このHonda R&D Technical
Reviewが，より多くの研究者・技術者のコミュニケーション
ツールとしても，技術伝承のツールとしても活用される事を
願ってやみません．又，Hondaの他の技報誌にはない，４輪・
２輪・汎用・基礎技術研究のシナジー効果とグローバルな視点
を活かした上で，HondaのDNAを発展的に伝承するツールとし
ても活かされることを願っています．

（田　中）
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