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環境問題や経済状況など今我 を々取り巻く状況は大変厳しい。
しかしその様な状況である今こそ、私たちは『夢』を具現化できる現場にいる事に
今一度喜びを感じ、誇りを持つべきではないだろうか。

【表紙のデザイン】　周りの状況に目もくれず、大好きなオモチャもそのままに、閃き
のまま夢中で描きなぐった少年の絵に命が宿る。
雪舟の涙の鼠が走り出した様に、突き抜ける想いが幻想さえも現実にする。その
場面を表現して描きあげました。

表紙の言葉
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－ 1－

技術紹介

CR-Z のデザイン
Styling Design of CR-Z

名　倉　　　隆＊	 尾　崎　貴　史＊

Takashi NAGURA	 Takafumi OZAKI
柳　本　佳　久＊	 橋　本　栄　子＊

Yoshihisa YANAGIMOTO	 Eiko HASHIMOTO

要　　旨

CR-Z は，車が本来もつ「運転する楽しさ」という魅力の

表現と化石燃料の消費に伴なう環境課題への対応をハイブ

リッド技術により具現化した．「HYBRID Café Racer」とい

うグランドコンセプトのもとに新世代のコンパクトスポー

ツカーとして開発した．

エクステリアデザインはコンパクトかつ力強さと先進感

を「Advanced Sensual Bullet」をテーマとし表現した．イン

テリアデザインは「SMART COCKPIT」をテーマとし，先

進感と運転に集中できるスポーツ感を表現した．

ABSTRACT

Using hybrid technology, the CR-Z realized a 
balance between addressing the environmental issues 
associated with fossil fuel consumption and offering 
the natural “joy of driving” an automobile. It was 
developed as a new-generation compact sports car 
based on the ground concept of a “Hybrid Café 
Racer.”

The exterior design with a theme of “Advanced 
Sensual Bullet” expresses compactness, strength and 
an advanced feel. The interior design with a theme 
of “Smart Cockpit” expresses an advanced feel and 
sportiness that lets the driver concentrate on driving.

１．はじめに

Hondaは 1963 年より四輪に本格参入して以来，常に車の

「運転する楽しさ」，「使う楽しさ」を考えた自動車を販売し

てきた．そして，化石燃料の消費に伴なう世界的な環境課

題に対して，低燃費，低排出ガス性能を高め，応えてきた．

しかし，その中でスポーツカーカテゴリーの高性能化に

伴なう車両重量と排気量の増加は環境課題に対しては相反

する傾向にあり，また，コンパクトスポーツのマーケット

はその進化の中で減少の一途をたどっていった．

我々は本来，車がもつ，「操る楽しさ」が凝縮しているス

ポーツカーカテゴリーを次世代の多くのお客さまへお届けす

るために，環境課題に対応し，さらに，時代に合致した楽し

さを提案しなければならないと考え開発をスタートさせた．

２．デザインのねらい

自分の意のままに操ることができる車をスポーツカーと

定め，同時にそれが楽しさに繋がると考えた．そしてお客さ

まがそれを所有し使用する上でその楽しさをイメージし，

高揚できることが形態表現する上で重要であると考えた．

多くのお客さまが意のままに操れるサイズ，一目で新時

代のスポーツカーとわかるスタイル，運転に集中できる室

内．そしてそれらを日常気軽に楽しめるスポーツカーとし

て「HYBRID Café Racer」というグランドコンセプトを基に，

新時代のハイブリッドスポーツとして開発した（Fig. 1）．

＊四輪R&Dセンター

Fig. 1   Ground concept

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_1
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「Café Racer」とはオートバイ好きが集まるイギリスの

「エースカフェ」を発祥とする．運転して楽しく，満足し，

仲間にも自慢したくなる日常に根付いたスポーツカーであ

りたいという思いをコンセプトで表現した．

３．パッケージレイアウト

パッケージレイアウトはスポーツカーの必要条件であ

る低全高，意のままに操れるショートボデー，コーナーリ

ング性能向上とスポーツカーのたたずまいを表現するワイ

ドスタンス，これらの実現のために「低・短・ワイド」をキー

ワードとするスポーツパッケージをコンセプトとした．

低く短くワイドなフォルム，的確な操作がおこなえるド

ライビングポジション，広い視界などスポーツカーの条件

を持たせながら，日常での使い勝手にも優れるパッケージ

とした．

低く短くワイドなフォルムは 2009 年モデルインサイト

のプラットフォームをベースにし，エンジンの高さ，補機

類の配置，サスペンションレイアウトの最適化，さらに前

方視界，居住性を全域に渡り細かく見直し 1350 mm（アン

テナを除く）の低全高と 4080 mm の短い全長を達成した

（Fig. 2）．

低いドライビングポジションは，しっかりとシートに腰

を押しつけホールドでき，車の挙動を正確に感じ取れるよ

うに，スポーツ走行にも適した設定とした．また，ステア

リングホイールは角度を起こし，ドライバへ高いコーナリ

ングＧがかかっても，シートから肩が離れにくく正確な操

作がおこなえる配置とした（Fig. 3）．

先進的なワンモーションのシルエットと伝統的なロング

ノーズのシルエットの融合をプレス成型による深曲げフロ

ントガラスで実現した．これによりフロントピラー下端を

後方に引くことができ，さらにその断面を細くすることで

よりワイドな水平視野を達成した（Fig. 4）．その大きくラ

ウンドしたフロントウインドウによりサイドウインドウと

のグラスエリアの一体感にも寄与している．

ヨーロッパ仕様と日本仕様のシートは，フロント２席

をメイン，リヤ２席をサブとする２＋２とし，リヤシー

Fig. 2   Package design

Fig. 3   Driver’s position

トは汎用型 ISOFIX のチャイルドシートに対応している

（F ig . 5）．また北米仕様はリヤシートのない２シータと

し，リヤスペースには「ミッドシップコンソール」を設定

した．

Fig. 4   Front window

Fig. 5   Child seat
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Fig. 6   Luggage compartment

また荷室は日常で必要な容量とし使いやすさを向上させ

た．ねらいのモジュールとしてスーツケースは小型Ｂ（655

× 480 × 255 mm）を二つ収納でき，リヤシートをフラット

に倒すことで 9.5 型の一般的なゴルフバッグは二つ，形状

やサイズにもよるがマウンテンバイクはフロントタイヤを

はずして一台，タイヤなら４本分を目安として積載を可能

とした（Fig. 6）．

４．エクステリアデザイン

エクステリアは，所有する喜びとスポーツカー特有の高

揚するたたずまいを表現することを目標にし，「Advanced 

Sensual Bullet」をコンセプトとした（Fig. 7）．

コンパクトながら存在感ある力強い塊をベースにハイ

ブリッドらしい先進感と生きているような躍動感を表現

した．

エンジンフードからキャビンに続くワンモーションのシ

ルエットと，大きな曲率を持つフロントウインドウと段差

の少ない黒色のフロントピラーによりサイドウインドウへ

と連続する一体感を際立たせ，コンパクトながら力強い凝

縮したボデーとしている．

また，フロントピラー下端を後方に引くことでワンモー

ションのシルエットの先進性とロングノーズという伝統的

なスポーツカーの表現を融合させた（Fig. 8）．

低く配置したフロントグリルと動力を地面に伝達する

Fig. 7  Exterior design concept

タイヤを中心としたフェンダ周りを隆起させ，曲面を多

用したダイナミックなサーフェイスにより包み込むこと

でスポーツカーとしてのたたずまいと躍動感を表現した

（Fig. 9）．

フロントバンパ下側をウイング形状とし，軽快さとス

ピード感を表現した（Fig. 10）．リヤバンパは，空力性能に

Fig. 8   Side view of 2010 model year CR-Z

Fig. 9   Overhead view of 2010 model year CR-Z

Fig. 10   Front bumper
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寄与するデュフュ－ザ形状をメインモチーフとすることで

（Fig. 11），スポーツカーへのアプローチと環境対応を両立

した新時代のスポーツカーであることを象徴している．

ヘッドライトやリヤコンビネーションランプなどの灯火

器類は，生き物のような躍動感あふれるボデーの中に先進

性が包括されているイメージとして「Cubic crystal」をテー

マとしデザインした．四角形のプロジェクタと六角形の

LEDユニット形状，積層構造のターンランプなど幾何形態

で統一し，ハイブリッドの精緻さとクリーンさを表現した 

（Fig. 12）．

ドアミラーは，視認性を低下させることなく小型化し前

映投影面積を減少させ，さらに最適な形状にすることで空

力性能を向上させた（Fig. 13）．

アウターハンドルはエクステリアのテーマにもなってい

るBullet（弾丸）をモチーフとした．空力性能と使いやすさ

を考慮し，アウターパネル側に指入れの凹形状を施し，コ

ンパクトで突出量を抑えた縦型のフラップタイプを採用し

た（Fig. 14）．

16 インチアルミホイールは，「Advanced dynamic」を

テーマとし，ダイナミックなスポーク形状を表現しながら

も，インサイトの 16 インチアルミホイールに対して１台

あたり 5 kg の軽量化を達成し燃費向上にも寄与している

（Fig. 15）．

Fig. 11   Rear bumper

Fig. 12   “Cubic crystal” image

Fig. 13   Door mirror

Fig. 14   Door handle

Fig. 15   Aluminum alloy wheel
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５．インテリアデザイン

インテリアは，「SMART COCKPIT」をコンセプトにス

タイリングした．

ハイブリッドスポーツとして，運転に集中できるスポー

ティーなコックピットとハイブリッドカーらしい先進感，

そして日常の使いやすさを考えた空間とした．

インストルメントパネルは左右に広がる形状を基調に

し，運転に必要な情報表示と操作類をメータクラスタパ

ネルとしてドライバ前に配置した．さらに適度にタイトな

ドライバ空間とし，ドライバが運転に集中できるようにし

た．対照的にアシスタント席側はシンプルな構成により爽

快感を表現した（Fig. 16）．

インストルメントパネルのアッパ部を「フローティング

アッパパッド」と名づけ，翼を拡げたようなモチーフに一

体感あるオーディオを造形し，さらにロア部のカラーをラ

イトグレーとすることでアッパ部を浮き立たせ，軽快感を

表現した．

また，アッパ部にはセンタアッパボックス，ロア部には

エアコン連動温調機能付きグローブボックスとセンタロ

アボックスを設け，日常の使い勝手を考慮したユーティリ

ティーを兼ね備えた（Fig. 17）．

メータクラスタパネルは運転に集中できるように，走行

する上で重要度の高い情報表示と使用頻度の高いスイッチ

類をステアリングを中心に配置させ，視認性と操作性を向

上させた．

パネルの左側には車内の温度を操作するクライメートコ

ントロールをコンパクトに配置した．すべての操作を指先

で簡単におこなえるように動作を統一し，車内の温度を調

整するダイヤルを薄く大きな径とした．

パネルの右側には CR-Z の大きな特徴の一つである３

モードドライブスイッチを配置した．上から「SPORT」

「NORMAL」「ECON」としスイッチを押すことで走りの

特徴が変化するのと同時に，タコメータ内の照明の色が

変化することでモードを瞬間で認知できる表示とした

（Fig. 18）．

メータはブルーに輝くクリスタル調目盛とイルミネー

ションで一目でわかる「先進性」を表現した．走行する上で

重要度が高い速度計と回転計を中央に配置した．速度計は

遠焦点のデジタル表示を採用し，走行時の外視界との焦点

差を少なくし，視認性を向上させた．表示が頻繁に変化す

る回転計はアナログ表示にすることで読むのではなく直感

認知できるようにした．また，メータ内の左右には車の状

態を表す燃料計やバッテリ計等を水平基調で表示した．こ

れによりメータ内でしっかりと区分けをおこない表示を読

みやすくした（Fig. 19）．

また燃費走行時にアクセルとブレーキ操作をコーチング

するエコドライブバーをMID（Multi information display）

に表示し，MT車にはシフトタイミングを教えるシフトイ

Fig. 16   Interior design concept

Fig. 17   Floating upper pad

Fig. 18   Meter cluster panel

Fig. 19   Meter
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ンジケータを装備し燃費を向上できるようにした．

ドアライニングはインストルメントパネル同様にアーム

レスト部をフローティングしたような造形とし，ライトグ

レー色にすることで軽快感を与えた．ブラックのドアアッ

パ部は肩や手が触れる機会が多いためソフト素材で構成し

上質に仕立てた．

また，スポーツ走行時にアシスタント席の体をよりシー

トにホールドさせることができるドアグリップとオーナメ

ントパネル，コンソールセンタを重厚感ある金属の質感を

表現することで安心感と上質感を成立させた（Fig. 20）．

フロントシートは，「スマートスポーツシート」をコン

セプトに走りの性能と安全機能を高次元で融合した．ヘッ

ドレストとシートバックをガーニッシュで繋げた一体感

あるバケットシルエットは，サイドサポートを２段にする

ことでさまざまな体格に対応し，スポーツ走行時にしっか

りと乗員をホールドしながら，シフト操作を妨げないよう

に肘があたらない立体造形とした．また，ヘッドレスト部

に後方衝突時頚部傷害緩和の機能を持たせ安全性も考慮

している．

シートサイドの生地は立体造形に追従できる伸縮性の高

い材質を使うことで，乗員を包み込み，シートクッション

は格子じまに編込んだ生地がでん部のずれを抑えられるよ

うにした．生地色は光沢感あるシルバーを採用することで

先進感のある上質感を表現した（Fig. 21）．

リヤシートと荷室はコンパクトスポーツと日常の使い勝

手を両立するために機能性を凝縮したコンパクトな空間と

した．

リヤシートは子供など小柄な体格の人が座れる空間と

し，フロントシートからシートバックをワンタッチで倒す

ことができ，その柔らかいクッションでカメラやモバイル

PC 等の精密機器を包み込むソフトボックスとなる．しか

も車外から荷物を隠すことができるので防盗性も高めるこ

とができた（Fig. 22）．

北米仕様はリヤのスペースにミッドシップコンソール

を設定し２名乗車とした．リヤ部をトレイおよび，背面部

を荷室と隔てるバルクヘッドとした．トレイは大容量と

し，生活シーンなどで必要なものを収納することを可能

とした．

バルクヘッドはワンタッチで倒すことができ，また衝突

時に荷室から前席へ荷物の進入を防止できるようにした．

さらにダンパを設けることでトレイとの衝撃音を軽減し高

品位な操作感を実現した（Fig. 23）．

Fig. 20   Center console and door ornament panel

Fig. 21   Smart sport seat

Fig. 22   Rear seat

Fig. 23   Mid-ship console
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Fig. 24   Exterior color design

６．カラーデザイン

エクステリアカラーは「Advanced Sporty Color」をテー

マとし（Fig. 24）大人の感性に訴える，洗練された品格ある

スポーティーな色のラインナップ構成とした．

その中で，CR-Z の専用新色は，ハイブリッドの先進性

と質感の高さを強く打ち出した，ダークピューターメタ

リックとホライゾンターコイズパールの２色である．

ダークピューターメタリックは，色味と金属感のあるグ

レーを指し，ガンメタリックに渋めのグリーンのエッセン

スを混ぜ，シックでかつ，スポーツの力強さを感じさせる

プレゼンスのある色とした．

ホライゾンターコイズパールは，上品でプレミアムを感

じさせる色である．落ち着いた色調ながら，ブルーが本来

もつ鮮やかさや軽快感で，スポーティー感を引き出し，フ

リップフロップの効果を活かして，形状の豊かさを発揮し

ている．

そして，これに続くべき他のラインナップについては，

クリーンで軽やかなプレミアムホワイトパール，スポーツ

カーの定番のミラノレッド，躍動感のあるブリリアントオ

レンジメタリック，派手過ぎず鮮やかな持ち味のディープ

サファイアブルー，高級感・上質感を表現するクリスタル

ブラックパール，幅広く採用されているストームシルバー

メタリックとした．

また，リヤディフューザ色にもこだわり，ダークグレー

の樹脂に微細なアルミフレークを混ぜた原料着色にするこ

とで，メタリックが輝き，造形の立体感を際立たせ，上質

感を引き出した．

インテリアカラーのテーマは 「Excitement & Tension」

（Fig. 25）とし，興奮と緊張がみなぎるスポーツ空間をイ

メージした．従来のスポーツカー内装に見られるような黒

×原色の組合せではなく，黒×ライトグレーという大胆な

ハイコントラスト内装である．ドアを開けた瞬間に感じさ

せるスポーツカーとしての高揚感と，ピーンと張り詰めた

モダンな未来的空間で先進感を表現した．

内装カラーは，黒とライトグレーの大胆な２トーン

をベースとして，全体をモノトーンで構成した．また，

「Gloss on Gloss」で光沢感の異なる素材同士を組み合わせ

で新鮮な表情を引き出し，さらに「Tone on Tone」の同系色

の組合せにすることで，クールでソリッドな近未来的な世

界観を生み出している．

インストルメンタルパネルのアッパ部には上質感とプ

レミアム感の表現にこだわり，Honda では初となる，リム

成形を採用したことで，手触りのよい風合いとした．また，

新規にデザインした革シボを採用し，細かな毛穴までを再

現することで，質感にこだわるヨーロッパ人にも納得のい

く本物感を実現した．

シートのファブリックに関しては，人が座る部分にメイ

ン材として採用したチェッカ柄の織物である．シルバーグ

レーの部分にしっかりと光沢感を生み出し，織目が着座時

の滑り止めとなりホールド感ある座り心地を実現した．サ

イド材は光沢感のあるグレーのメッシュジャージとした．

伸びのあるジャージ素材を使うことで，シート形状に追従

し，カラダをきちんと支えることができる．そして，白く

光るステッチを入れることで，よりいっそうプレミアム

感，スポーティー感を引き出した．そして，サポート材に

はシートの中で一番明るく光沢感のあるジャージ素材を採

用した．視覚的にも，シート自体の立体感を生み出す大き

なアクセントとなっている．

ドアグリップとオーナメントパネル，コンソールセンタ

の先進感と高級感を表現するため，初めてアルミの高輝度

フィルムを採用した．その鏡面のような金属の輝きはドア

を開けた瞬間に目に飛び込みインパクトある特徴となって

いる．

Fig. 25   Interior color design

著作権上の理由により非表示 著作権上の理由により非表示
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７．まとめ

スポーツカーの「操る楽しさ」を具現化するうえで高性

能，高出力は重要な要素となる．しかし，このような環境

対応を求められている時代状況においては，今後スポーツ

カーは環境課題に対応していかなければスポーツカーカテ

ゴリーそのものの存在が有り得ないといえるだろう．

「CR-Z」というネーミングはコンパクト・ルネッサンス・

ゼロの頭文字からとったものである．まさしくこの車によ

りスポーツカーの新しい方向性を示唆でき，そして次の時

代に車の「運転する楽しさ」をつたえるという意味で大きな

一歩を踏み出せたと確信している．
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技術紹介

Styling Design of 2011 Model Year Odyssey

Eric SCHUMAKER＊	 Catalin MATEI＊	 Devon FUJIOKA＊

Lori ISHIDA＊	 Nathan BROWN＊

ABSTRACT

The 2001 Honda Odyssey redefines the American minivan market by more completely fulfilling a family’s 
rational needs and their emotional desires. Previous generations of the Odyssey led the competition in adaptable 
utility and spirited driving dynamics. The fourth generation Odyssey, guided by the concept of “Cool Family 
Dream,” completely satisfies the minivan user’s need for flexibility, utility, and comfort, while completely delighting 
the customer with exciting interior and exterior styling. It breaks free from the traditional image that a minivan 
works for a family, but is not something to desire.

For the 2011 Odyssey, the Interior Design Team’s goal was to create an experience balancing emotional 
and rational needs. As a minivan, Odyssey’s paramount mission is to satisfy a wide range of user expectations. 
Versatility and functionality are the cornerstones of the minivan’s existence, and this new generation of Odyssey set 
forth to enhance Odyssey’s already class-leading functionality and flexibility. The challenge came with adding an 
emotional aspect to that formula. Words such as “athletic” and “stylish” describe some traits the development team 
added as a new dimension to this pragmatic segment by way of a fresh interior layout and design.

The exterior design, based on the concept “Dynamic Monovolume,” wraps the increased functionality of the 
interior with athletic forms and lines. The result is a new-generation Odyssey not just pleasant to look at, but 
truly stylish and desirable. No longer will the Odyssey be considered a “Mommy Mobile” or a necessary family 
household tool needing to be excused. The 2011 Odyssey is a stylish and smart expression desired by positive 
young families. 

1. Introduction

T h e H o n d a O d y s s ey d e bu t e d i n  t h e  N o r t h 
American market in 1995 as a smaller minivan 
with a more world market size and drive train. The 
second generation, introduced in 1999, targeted the 
mainstream North American minivan market in size, 
seating capacity, drive train, and features. It set the 
standard for minivan family utility and comfort with 
innovative automatic doors on both sides and a rear 
seat folding into the floor. Starting in 2005, the third 
generation extended its market segment leadership 
with improvements in comfort, performance, and 
convenience in package layout and solidified its 
posi t ion as the most spir i ted minivan in North 
America. It was enjoyed by customers as the minivan 
that fulfilled the family’s needs yet supplied some 
style and driving pleasure. However, in the overall 
marketplace, minivans still carried the stigma of a 
vehicle that a family succumbed to buy—not one they 

truly wanted. Minivans were purchased by growing 
American families to support their wide range of 
activities, and by Empty Nester couples who needed 
a vehicle to support their traveling and activity with 
their grown children’s families. Understanding this 
foundation, the 2011 Odyssey design team set out 
to create a vehicle that worked even better for these 
two main groups and added the style and emotion 
that made them want to buy a minivan and display it 
with pride as an expression of their positive, active 
lifestyle. In particular, the design team imaged the 
younger Generation Y family.

The team came up with the grand concept of 
“Cool Family Dream” as the theme of the overall 
development for the new Odyssey with the goal to 
“delight the kids and the parents.” The team learned 
that for today’s growing families, enjoying family time 
is a priority. They are proud to be a family and want 
to project a positive image of their life stage (Fig. 1).

＊HONDA R&D AMERICAS, INC.

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_2
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2. Package Layout

The package layout is the foundation of the family 
minivan. Odyssey has led the market with the most 
user-friendly flexible seating, and the 2011 Odyssey 
team desired to enhance this practical leadership 
and add more emotional exterior styling. One might 
consider these two goals to be contradictory. To deal 
with this challenge, the team honored the foundational 
characteristic of a minivan—its package layout. The 
new Odyssey provides three rows that will seat eight 
adults comfortably or adapts to a wide variety of 
seating for any family situation (Fig. 2).

The primary target area for improvement was the 
center row seating for three. These three seats were 
given equal status, which required widening the middle 
row by 100 mm, moving the left and right seats 
outboard by 50 mm, and making the doors more vertical 
by 45 mm at the top of the windows. This allows 
three adults to sit side-by-side or three child seats to 
be harnessed, or combinations of both. Adding further 
adaptability to the seating, the middle row center seat 
can be moved forward, which allows closer access to 
the front row (Fig. 3). This feature gives a parent in the 
front row closer access to a child in the center seat of 
the middle row. Finally, the two outboard seats of the 
middle row can be moved inboard closer to the center 

seat or the center seat can be removed completely and 
the outboard seats moved next to each other. This allows 
very clear access to the third row of seats from the 
widened side sliding doors. An additional 25 mm of leg 
room was added to the third row to improve comfort.

Odyssey’s third row “magic seat” system revolutionized 
the minivan segment and spawned many variations from 
competitors. The new Odyssey aims to re-establish itself 
as the “king of packaging” by making this feature simpler. 
Now, the customer can make either side of the 60/40 split 
third row “disappear” with a simple pull of a one seat 
strap versus two straps in the previous Odyssey.

The wider center row increased width and height 
in the center of the vehicle. The roof tapers and drops 
from the center to the front and rear, and narrows in 
width fore and aft from the center row. Overall, Odyssey 
gained a 35 mm wider stance and width, and 45 mm 
length on an unchanged wheelbase of 3000 mm. The 
driver position was made more car-like by lowering 
the hip point by 12 mm, and forward side visibility 
improved by moving the touchdown of the A-pillar 
forward by 127 mm. The windshield became more raked 
and flowing into the rounder side view roof line.

This layout would ultimately support the exterior 
designers’ goal of creating a more fluid and stylish 
exterior shape (Fig. 4) and better aerodynamics with a 

UPSCALEECONOMYSECURITYQUALITY

Continue Odyssey’s Class Leading

high performer, and looks it
performance and style

Athletic

image 
break free of traditional M/V 

image
Progressive

adaptable at the spur of moment
function

Delight the Kids and Parents!
Spontaneous

Fig. 1   Development concept

Fig. 2   Sample seating arrangement options Fig. 4   2011 Odyssey body volume description

Fig. 3   Center seat function and adaptability

140 mm

著作権上の理由により非表示
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3% Cd reduction compared to the previous Odyssey’s 
more conventional, rectangular form.

3. Exterior Design

To achieve the vehicle concept, the team wanted 
a vehicle that looked progressive and athletic while 
maintaining the classy, up-market look of the current 
Odyssey. Further, the designers wanted the styling 
to express the Odyssey’s class-leading sporty driving 
traits. They desired to break free from the traditional 
minivan image of an emotionless box used to do the 
family hauling chores. In effect, redefine the minivan 
as something positive. The team envisioned a minivan 
that fathers wanted to buy and mothers felt younger 
while driving. Again, this was to be done without 
ever compromising the Odyssey’s exceptional utility, 
comfort, and adaptability.

The team wanted to create a side view that will 
make the Odyssey unique in appearance from 100 m 
away. The side profile was styled to flow with the new 
package layout: a lower nose, low-angled windshield, 
raised roof in the center of the passenger area, and a 
tapered and lower tail. These characteristics changed the 
overall profile of the Odyssey away from the standard 
rectangle of a typical minivan. To complement the 
new profile, the window design introduced a rearward 
tapering upper edge and a belt line with a lightning bolt 
shape interacting with the body side forms as shown 
in Fig. 5. The body side is dominated by a spear form 

Fig. 7   Styling sketch of rear shows car-like wide tail 
lamp design

Fig. 6   Styling rendering showing lower, more car-like 
wrapping front end theme

Fig. 5   Unique beltline shape

extending from the rear side panel between the rear 
side window and the C-line. It sets the overall forward 
dynamic stance of the body. It also works with the side 
door slide groove to both improve interior packaging 
and styling. The side door slide groove is lower and 
thus more outboard than the previous Odyssey and 
competitors. This allows for wider seats and a lower 
side window in the rear seat area, both of which 
provide better visibility for the passengers.

The overall mass and center line shape; the strong, 
dynamic window graphic and body forms; and smart 
functional engineering combine to achieve a vehicle 
that looks fluid, athletic, modern and confident, and 
functions better for the Cool Family.

3.1. Detail Design
The front end theme of the new Odyssey maintains 

Honda’s family heritage from the FCX. It incorporates 
jewel-like projector headlights and adds HID in the 
Touring package. The grille and headlights form one 
wrapping front mask with secondary detail design 
using a mix of bright chrome, satin chrome, and dark 
metallic finished grille bars. The front end components 
are positioned lower than the previous Odyssey to 
give a more car-like, air-penetrating appearance. The 
impression is classy and athletic.

The horizontally-oriented rear design theme leans 
the new Odyssey in a more automotive direction than 
previous minivans. The taillights extend from the 
side spear form wrapping around into a European 
proportioned license opening. The upper area of the 
tailgate integrates side and upper spoilers that extend 
smoothly from the tapered cabin. These spoilers were 
designed integrally with the Aerodynamic Engineers 
to achieve exceptional performance while enhancing 
the fluid styling. The Touring model has additionally 
rich detailing with gloss black finish on the cabin 
spoilers and center window pillar garnishes, and body 
color finish on the side sill garnishes. The expressive 
side window graphic is traced with bright trim just 
as the previous Odyssey. This maintains the upscale 
look while introducing the sportiness of the new 
window graphic shape. Finally, the door handles are 
designed to integrate with the body side spear shape 
while adding a jewel-like detail with a modern watch 
inspired shape and bright finish.

Overall, the initial impression of the new Odyssey 
is more personal in size and more emotional than 
functional. Upon interaction, the customer realizes that 
the interior size, comfort and adaptability is better than 
the previous class-leading Odyssey. It looks emotional, 
but is actually more functional. The exterior styling 
achieves the concept of the “Cool Family Dream.”

4. Interior Design 

The Interior Design team’s goal was to create an 
experience that balanced emotional and rational needs. 
Versatility and functionality are the cornerstones 
of the minivan owner’s wide range of expectations. 
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The challenge came with adding athletic and stylish 
emotion to the new Odyssey (Fig. 8).

From a styling standpoint, the team created leaner, 
more athletic shapes, surfaces, and lines. Radii were 
minimized and surfaces simplified through minimal 
breaks. By doing this, the appearance lends itself to 
a more thoughtful concise statement: more youthful, 
modern, and dynamic in appearance. The design 
unifies the overall interior design theme by minimizing 
changes in patterns, textures and gloss between 
different materials and finishes. The final outcome is 
a product with depth and sophistication that can be 
appreciated, not only from the first impression, but 
also over time. The team aimed to create or improve 
on the instrument layout, passenger amenities, and 
seating to enhance the user experience.

Instrumentation. The team recognized that as 
technology becomes more of a presence in peoples’ 
l ives, i t creates a more complex experience for 
the customer. Therefore, a major objective was to 
simplify the instrumentation, especially the heater 
and audio controls, to create an easy-to-use and easy-
to-understand interaction. Several different design 
techniques were used, such as color indication, 
surface treatment, and “zoning” logic, to achieve good 
ergonomics and clean appearance.

Cool Box. Minivans are the ultimate road-trip 
vehicles. So it seemed only natural to add a cooler 
box to the Instrument Panel to refrigerate and store 

cold beverages for the family. This feature is also 
practical to keep market or pharmacy items cold.

Split Screen. Another amenity new to the Odyssey 
is the Split Screen Rear Entertainment System, 
which is offered on the Touring Tech trim level, that 
allows second and third row passengers to watch two 
programs simultaneously. One video feed comes from 
the DVD player on the instrument panel; a second feed 
can be added through the HDMI input in the rear seat.

5. Color Design

A “Distinctive Living” concept guided the color 
and materials design for the 2011 Odyssey. The overall 
design of the vehicle was targeted for a stylish family 
wanting a vehicle that expressed their distinctive living 
and design sense. The interior and exterior materials 
and colors needed to express a carefree, relaxed, 
yet fresh and modern stylishness of owners who are 
embracing their family image—not held back by it.

The color and material design, much like the interior 
and exterior design, started from the customer’s usage 
of the inside of the vehicle and then radiated out. The 
foundation was the fabric. A double Rochelle knit with 
a flowing line graphic pattern was created. It expresses a 
carefree, relaxed, stylish feeling of a flat surface with a 
fresh, slight sheen and warmth to the touch. Practically 
speaking, the material is very durable and cleanable.

5.1. Interior
The 2011 Odyssey offers a choice of three new 

interior colors, one of which is exclusive (Fig. 10). 
The “New Beige” color is greyer, darker, and more 
natural than the beige on the previous generation, and 
together with the new fabric complements the modern, 
stylish family. “New Grey” is a lighter mid-tone hue 
with a redder earth tone, again projecting a softer, 
more natural and friendlier feel. The new “Truffle” 
color, exclusive to the Odyssey, is a dark warm grey 
that exemplifies the Odyssey family who are proud 
of their life stage and their sense of modern style. It 
carries the undertone of luxury and style, without the 
formality of black, while projecting sportiness and 
modernity with just a hint of warm, natural hue. It is 
a medium tone that can be dressed up or down with 
different exterior colors to meet any occasion, much 
like the stylish family’s home and fashion design.

5.2. Exterior
Complementing the interior colors is a pallet of 

eight exterior colors including two new colors designed 
specifically for Odyssey; one exclusive. Smokey Topaz 
was designed along with the exclusive Truffle interior 
color. It is a dark metallic color with rich, warm, 
almost red-brown side hue and bright, clean direct 
highlights. It accentuates the long, flowing exterior 
forms and crisp lines. It is similar in value to the 
window areas thus shows the entire vehicle as one 
interrupted form. Together with the new sporty, modern 
interior and exterior forms and designs, Smokey Topaz Fig. 9   Key interior styling sketch

Fig. 8   Interior styling concept

FLOATING UPPER AREA

SOFT LOWER AREA

INTUITIVE CENTER AREA

SIMPLY CLEAN MOTIF
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and Truffle present the carefree, relaxed, stylishness of 
the Odyssey family. They are a color set which is very 
upscale, confident, yet inviting. New Celestial Blue was 
designed for Odyssey and sedans. It is a light value 
cold color with just enough warmth to keep from being 
unfriendly. It complements the modern, crisp, machine 
surfacing of Odyssey’s exterior, and because of its light 
value, allows the unique exterior window graphic shapes 
be expressed. Celestial Blue enhances and complements 
the different materials of the exterior’s bright chrome 
window trim, door handle details, grille and lamps, and 
gloss black pillars and rear air valance. The exterior 
pallet will soon offer a new Pearl White with the 
simplicity and cleanliness of straight shade white and 
the added luxury and richness of pearl. Rounding-out 
the color offerings are Alabaster silver, Polished Metal 
metallic, Crystal Black pearl, Dark Cherry red metallic, 
and Mocha metallic. All together, the 2011 Odyssey 
color and materials design expresses the carefree and 
stylish family who are proud of their family lifestyle.

6. Conclusion

The Honda Odyssey has established itself as the 
minivan with spirit. With each generation of design, 
Honda has delighted the American family with a 
vehicle combining clever utility and convenience and 
fun-to-drive character. The fourth generation Odyssey 
establishes an almost new category of vehicle: a sporty 
family minivan. By focusing deeply on the theme “Cool 
Family Dream,” the design team has created a vehicle 
that exceeds the young family’s functional needs with 
flexible, easy to use seating, unprecedented features, 
and exceptional visibility. Trend-setting young families 
will be excited to show off their life stage through the 

■著　者■

Eric SCHUMAKER Catalin MATEI Devon FUJIOKA

Lori ISHIDA Nathan BROWN

styling expression of the new Odyssey. It embraces 
and celebrates the joys of family and parenting. The 
package layout design establishes a solid foundation of 
equal comfort and seating flexibility for all passengers. 
The clean, athletic interior design styling seamlessly 
blends an unprecedented amount of features. The 
exterior design wraps the new layout and interior 
design in a fluid yet crisp athletic and dynamic form 
with modern, elegant graphics and details. And the 
colors and materials complete the expression by 
providing different sets of exterior and interior finishes 
to fit the individuality of these vibrant families. All 
together, the 2011 Odyssey is a minivan to proud of.

Fig. 10   Interior color and material coordination

著作権上の理由により非表示
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技術紹介

VFR1200F のスタイリングデザイン
Styling Design of VFR1200F

岸　　　敏　秋＊

Toshiaki KISHI

要　　旨

大型スポーツツアラモータサイクルの商品カテゴリで，

唯一V型４気筒エンジンを採用し，欧州市場での独自のポ

ジショニングを獲得してきた VFR の新規機種開発におい

て，新たなスタイリングデザインに挑戦した．洗練された

大人のためのスポーツツアラというデザインコンセプト

の基，スポーツモータサイクルとしてのダイナミズムと，

ツアラとしての高機能をより高い次元で融合した，マス集

中フォルムの実現を目指した．デザインの実現にあたって

は，四つの外観要素を一つのフォルムとして結実させるこ

とで新しい魅力創出を図った．その結果，歴代VFRが築き

上げてきた洗練の表現を保ちながら，Honda モータサイク

ルのフラッグシップにふさわしい，先進性とプレミアム性

をアピールできるスタイリングデザインが実現できた．

ABSTRACT

Honda has undertaken the challenge of a new 
styling design in the development of a new model in 
the VFR series, the only product in the sports tourer 
category to use a V-4 engine and one which has 
captured a unique position in the European market. 
Based on the design concept of a sports tourer with 
refined styling for mature riders, the design effort 
sought to achieve a form for mass concentration that 
fused, to a higher degree, the dynamism of a sports 
motorcycle with the high functionality of a tourer. 
Honda sought to create a new kind of attractiveness 
in achieving such a design by realizing four external 
appearance elements as a single form. The result was 
a styling design that retained the refined expression 
built up in successive generations of the VFR, while 
boasting an advanced and premium look suitable to 
the flagship of Honda motorcycles.

１．はじめに

1986 年の初代VFR750F（Fig. 1）投入以降，常にユーザ

の支持を受け続けてきた歴代 VFR は，スポーツツアラカ

テゴリにおいて唯一 V 型４気筒エンジンを採用し，その

時々のHonda の先端技術を投入することにより，高性能か

つ高機能というユニークなハードパッケージと大人のため

の洗練されたスタイリングの組合せによるコンセプトを具

現化し続けてきた．Honda ロイヤルカスタマを中心に，多

くのユーザからその独自性を“最新Honda テクノロジーの

ショーケース”，“インテリジェントスポーツ”などと称さ

れ続け，欧州ミドルスポーツクラスでは競合車不在の強い

ブランド力を背景に安定した販売台数を継続していた．

2002 年の５代目となった VFR800 以降，大きなモデル

チェンジは施されずに小変更のみで継続販売されていた

が，モデル鮮度が下降線をたどるにつれて，長い時間をか

けて築き上げてきた VFR のブランド価値も特別なもので

は無くなりつつあった．

そこで，６代目VFRとなるVFR1200F（Fig. 2）は，欧州

におけるHonda ブランドイメージ再構築を鑑み，ミドルク

ラスのスポーツツアラから年々競争が高まる欧州プレミア

ムスポーツカテゴリへと，排気量，車格ともステップアッ

プし，Honda スポーツモータサイクルのフラッグシップと

しての使命を担い，Honda らしい先進技術と羨望のスタイ

リングを織り込んだブランドリーディング機種として，主

要マーケットとしての欧州をはじめ，米州，日本などの先

進国を中心に販売されることとなった．

２．コンセプト

本来VFRは RVFなどのHonda ワークスレーシングマ

シン直系の V 型４気筒エンジンと車体を備え，スーパス

＊二輪R&Dセンター
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ポーツにも匹敵するテクニカルパッケージでありながら，

スタイリングは決してレーシングイメージではなく，あく

までもエレガントであることを特徴としていた．加えて高

い運動性能を誇りながらも，二人乗りで長距離を走破でき

るツアラとしての能力も持ち合わせる多才性が，レーサレ

プリカスタイルに飽き足らない経験豊富な大人のユーザに

支持されて来た．そして，開発においても常にVFRコンセ

プトのバックボーンとして，歴史あるレーシングマシンの

血統を表す高性能イメージの表現とユーザへの訴求は守り

続けられるべきものとして捉えられていた．

しかしながら，昨今におけるレーサレプリカスタイルの

スーパスポーツ群の台頭と性能先鋭化の流れの中にあって

は，市場におけるVFRの立ち位置は，次第に“ツーリング

にも使えるスポーツバイク”から“スポーツもできるツー

リングバイク”へと変化してきており，VFR に対する市場

ニーズも最新レーシングマシンの技術とそのイメージの反

映といったものに代わって，大型プレミアムスポーツツア

ラとしての余裕とスティタスを求める声が多く聞かれるよ

うになった．加えてHonda モータサイクルのブランドリー

ディングとしての役割を VFR に課し，そのコンセプトを

大きく変貌させることとした．

Fig. 1   1986 model year VFR750F

具体的にはVFR1200F は Honda の最新技術を搭載した

スポーツツアラという基本骨子を守りつつ，レーシングの

要素に頼らない，新価値をもってお客様の要求に答えられ

る魅力再構築を目指した．

VFR1200F の開発にあたって，ユーザに訴求すべき価

値は数値性能や高性能イメージではなく，更なる個性と

新しいモータサイクルライフを創造できる商品であるべ

きと考えた．そこで「Unique」「Intelligent Technology」

「Riding Fun」の三つをコンセプトのキーワード，「The 

Gentleman Challenger」をスタイリング開発のキーワード

として定めた．

VFR1200F を構成する技術領域では，レーシングイメー

ジをコンセプトのバックボーンとして持ち続けることを解

かれたことで，技術的選択肢の自由度は一気に広がりを見

せた．新設計 1200 cm3 V 型４気筒エンジンは（Fig. 3），高

性能イメージが強いツインカムヘッドに替えて，モトクロ

ス競技専用車のエンジンで採用されている軽量コンパクト

なUNICAM（直押し，ロッカアーム併用式SOHC）（１）ヘッ

ドを持ち，後輪駆動系は歴代 VFR が採用してきたチェー

ン駆動から，クリーンでメインテナンス性に長けるオフ

セットピボットシャフト駆動にするなどのユニークな技

術を採用することにより，プレミアム領域へ踏み出そうと

する VFR の新しいチャレンジを表現した．また従来のマ

ニュアルトランスミッションのメリットはそのままに，高

度に自動化された電子制御オートマチックトランスミッ

ション，デュアルクラッチトランスミッションを二輪車と

して世界で初めて採用することで，Honda が提案するVFR

の新しい価値をユーザに強烈に印象付けることとした．

Fig. 2   2010 model year VFR1200F

Fig. 3   Initial sketch of V4 engine’s appearance
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３．スタイリング

3.1. スタイリングの基本的な方向性
歴代VFRのスタイリングは，その持てる高い性能を「ス

ピード」や「凄さ」などと言った表現でダイレクトに伝える

のではなく，あくまでもその性能を生み出すレースの血統

を持った技術の「先進性」を，洗練されたテクニカルな表情

でスタイリングすることで，VFRコンセプトの性能と独自

性を視覚から訴えてきた．

また，スーパスポーツのスタイリングに見られるよう

な，見る者にそのスピードと性能を直感させるスタイリン

グではなく，ストライプなども含め，可能な限りデザイン

の要素を簡略化し，各機能の本質をシンプルにデザインす

ることでVFRの上質な資質を表現してきた．

そのような控えめな性能表現は，才能の一翼であるツー

リング性能のスタイリング表現にもおよび，ライダのみな

らずパッセンジャをも含めた居住性など，長距離ランナと

しての高い資質も強く外観上でアピールすること無く，秘

めた能力としてスマートに働くことを好しとした．

スーパスポーツのデザインが性能を飾り，誇示する“足

し算のスタイリング”とするなら，VFR のスタイリングは

その多才な能力を決して飾り立てることのないものとも言

え，その日本的美意識にも似た控えめで奥深い表現が多く

の大人のユーザから共感を得てきた．

3.2. VFR1200F におけるスタイリング課題
VFR1200F のスタイリングには，フラッグシップモデル

として Honda のスポーツラインナップを牽引できるに足

る革新性を表現するためにも，強い個性と新規性を伴って

大きく変貌することが要求された．

ユーザに訴求する商品のイメージが，レーシングテクノ

ロジーのバックアップを直接必要としなくなったことか

ら，スタイリングにおいても自ずと歴代 VFR が続けてき

た「洗練されたレーシング技術の表現」に頼らない新しい

スタイリング表現が必要となった．Fig. 4にコンセプトス

ケッチを示す．

VFR1200F のスタイリング構想の基点は，車体の基本

骨格の変貌に大きく関わっている．エンジン形式とその

配置，そして駆動系レイアウトに大きく影響を受けるモー

タサイクルのプロポーションであるが，VFR1200F では

UNICAM ヘッドの採用によって，よりコンパクトになっ

たエンジンサイズにも関らず，歴代 VFR では初採用の

シャフトドライブ駆動の特性を活かすためのスイングアー

ム延長とフレームの大型化などにより，ホイールベースは

チェーン駆動の先代VFR800 の 1460 mm から 1545 mm と

なり，スポーツバイクらしいコンパクトなプロポーション

から大型のスポーツツアラとしての堂々とした骨格へと変

化した．VFR1200F のスタイリングでは，チェーン駆動に

比べてスポーツイメージに劣るシャフト駆動と，大柄の車

体サイズの組合せによって，ツーリングモデル然としたイ

メージが強くなることを懸案課題とした．そこで，デザイ

ン開発チームは“VFRは常にスポーツバイクの佇まいであ

るべし”との強い信念の下，与えられた課題に対して新し

い発想を持ってスタイリング開発に臨んだ．

3.3. ボリュームの分断による軽量感の演出
通常スポーツモータサイクルのスタイリングにおいて，

カウリングのフォルムはスムースな連続面による，いわゆ

るスピードシェープと称される一塊のシェル構造を基本と

したスタイリングを施されるが，VFR1200F では大柄に

なった車体サイズに対応した外装部品の大型化による視覚

的重量の増加を嫌い，一塊のカウリングのボリュームを三

つの要素に分断し，それぞれに違う表情を与えることで，

視覚的軽量感を生み出しつつ，求められる走行性能とライ

ダのウインドプロテクション性能を達成している．

さらに，スタイリングの重心をセンタの要素パートに

強く集中させることにより，2002 年にデビューしたHRC

レーサ，RC211V（Fig. 5）以降続けてきたHonda スポーツ

デザインの基本テーマである「マス集中フォルム」の実現を

も促している ．

一つ目の要素としては，スタイリングの重心としての役

目を負わせたフューエルタンクを覆うシェルタの部分から

ミドルカウルへとつながるボデー色に塗られた，いわゆる

外観部品と認識される部分である．二つ目はブラックアウ

トされたアンダカウルや，大きく面積を取ったヘッドライ

トとそれにつながるスクリーンなどの機能的要素の強い部

分．そして，三つ目はその両者を縦断しているシルバーに

塗られた空力付加物としての機能を持ったレイヤパーツで

ある．

その各々のパートに機能に合わせた視覚的にまったく

異なる表情を施し，カウリングとして必要な絶対ボリュー

ムを作為的に分断させ，コンパクトさを演出することで，

Fig. 4   Concept sketch
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VFR1200F のスタイリングが重厚なイメージを持つツー

リングモータサイクル然としたものへと変化することを避

けた（Fig. 6）．

3.3.2. 機能要素表現
二つ目の“機能”の部分にはエンジンや足まわりパーツ

などの重要な機能部品などと共通の表情を持たせて，“外

観”の部分とのコントラストを強めたスタイリングを施

した．エアマネージメントの機能を有し，まるでエンジン

の一部であるかのようなアンダカウルのハードな表情や，

メータを支える構造体の様を外から見せるためのスクリー

ンのデザインなどは，VFR 伝統の「洗練された技術表現」

の一端を引き継いだパートでもあると言える（Fig. 8）．

3.3.3. 空力レイヤ表現
そして三つ目の“レイヤ”のパートは，ラジエータ冷却

排風効果などの重要な機能を持ちながら，まるで金属の板

を成型したようなテンションを持ったテクニカルな表情

で，“外観”と“機能”という二つのデザイン要素の間を縫う

ように流れ，分断によりバラバラになりがちな各々のパー

トを一つのフォルムにまとめ上げる，スタイリング上の要

となっている．さらにその流れはフロントカウルからリヤ

カウルの表情にも連続し，車全体に統一感をもたらすと共

に，“外観”部分の優雅さに反発するかのようにクールな表

情でスタイリング全体に緊張感を持たせる重要なパートと

なった（Fig. 9）．

Fig. 5   2002 model year RC211V

Fig. 6   Final rendering

3.3.1. 外観要素表現
まず，一つ目の“外観”の部分にはスタイリング上の重心

として VFR1200F のスタイリングの特徴を一番決定付け

る要素を盛り込んでいる．カウリングとしてのウインドプ

ロテクションなどの居住性と空力性能を向上させながら

も，エンジン冷却性能のために通常のカウリングならばそ

こにレイアウトされるエアアウトレットなどのテクニカル

な要素を一切排除し，「色気」を湛えた面の造り込みを徹底

的におこなった．特にフューエルタンク部分からミドルカ

ウルにつながる優雅な連続面と，シンプルでボリュームを

持ったサイドの面構成はスポーツバイクのスタイリングと

しては視覚的重さを生み出してしまうリスクを含んだも

のだが，クレイモデルでの表情の造り込みを徹底的におこ

ない，面の張りの変化と面の切り返しで生まれてくるキャ

ラクタラインの角Ｒの変化に細心の注意を払うことで，ス

ポーツバイクとしての佇まいにもふさわしい，リズム感と

程よい緊張感を持った色気のある造形を造り上げることが

できた（Fig. 7）．

Fig. 7   Graceful surfacing and character lines

Fig. 8   Styling of under cowl composed of functional 
elements
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3.3.4. 隙間をデザイン
そして VFR1200F のスタイリングの視覚的ボリューム

を軽減させている四つ目の要素が存在する．それは上記三

つのパートの間に存在する隙間である．カウリングを構成

する三つのパートは決して綺麗に合わさることはなく，そ

の隙間を，表情を持った“空間”としてデザインすること

で，カウリングの絶対的なボリューム感を軽減すると共

に，各パートの個性をお互いに引き立てる効果をもねらっ

た．さらにインナエアマネージメントを駆使することで，

各々の隙間に通常のスポーツモデルのカウリングデザイン

に見られるような，独立した要素のエアインテークダクト

やエアアウトレットダクト等に代わる重要な機能を持たせ

ることが可能となり，スタイリング全体の変革の可能性を

より大きく広げられる結果となった（Fig. 10）．

3.4. その他のスタイリングの特徴
全体のプロポーションに起因する部分の他にも

VFR1200F は多くの新しい試みをおこなっている．

その一つはフロントフェース．従来のラインビームを発

展させ，よりワイドな光源を持たせた内部構造による新し

いヘッドライトシェープが顔全体の表情を強く印象付けて

いるが，スクリーン越しの空間の存在と相まって，レイヤ

とカウルとの間の抑揚が効いたダイナミックな表情を持つ

空間＝エアインテークダクトの存在が，サイドビュー同様

にフロントビューの絶対的なボリューム感を分断し，コン

パクトで個性的な表情を演出している．

また，「マス集中フォルム」として，ボリュームのある

フロント周りに対して，キレのある表情のリヤ周りの印象

を決めているシートデザインにおいても，サイドビューで

はシャープな印象を保ちながらも，長距離ライディングで

も快適性を損なわない確かな性能をその座面形状に求め

た．そのために，クッションウレタンと表皮の一体成型を

Honda では初採用することによって，均一な面圧の着座面

積を確保した立体的でシャープなシートデザインが可能と

なった（Fig. 11）．

さらに，荷物の多いロングツーリングにもスマートに対

応できるように，無粋なステー無しでもハードパニアケー

スをワンタッチ装着できる機能を有したリヤフェンダデザ

インをおこなうなど，ディテールにおいても VFR1200F

は技術やアイデアを持って，高まった機能をスタイリング

上にスマートに昇華させている．

Fig. 9   Layer panel with technical expression

Fig. 10   Emotional and functional space between each 
part

Fig. 11   Sharp and three-dimensional seat profile

４．まとめ

VFR1200F は上級クラスへステップアップしたにも関

らず，そのスタイリングコンセプトは歴代VFR同様，そこ

に盛り込まれた類まれな革新技術や高い運動性能を直接的

に見る者に強く訴求することなく，あくまで洗練した佇ま

いでその独自の価値を次世代へと引き継いでいる．

ただし，大きく変化を伴ったこととして，採用された新

技術と同様に，既存の考え方に捉われることなく，機能表

現としてのスタイリングデザインの新境地に積極的に挑ん

だ．必要とされる機能を一つ一つ丁寧に本質を伴った新し

い機能表現として創り出していくことによって，多くの経

験を積んだ大人のユーザの審美眼にも訴えることができる

次世代スポーツツアラのベンチマーク足る新しいスタイリ

ングを実現することができたと確信している．
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カセットガス発電機「エネポ」の開発
Development of ENEPO Gas Canister-powered Generator
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要　　旨

燃料にカセットボンベを用いることで取扱いや保管を容

易にするとともに，発電機になじみのなかった人達でも扱

いやすい発電機を開発し，ホームユースを中心に新たな市

場開拓を目指した．

外観はスリムな縦長フォルムとすることで，操作性の向

上や設置面積最小化による保管の自由度の向上を図った．

さらにはハンドルの最適化によるけん引性の向上を図り，

ホームユーザが使いやすい機能的なデザインとした．

ボンベは二本仕様とすることで連続運転時間一時間以

上を確保するとともに，ボンベ間の燃料の逆流を防止する

構造を設定した．また，ボンベを誤装填しないための機構，

本機傾斜時のエンジン停止システム，横置き後の始動時に

白煙発生を防止する外部ブリーザ構造も採用した．

さらに，取扱い性に配慮した商品性向上技術として，ホ

イールやハンドルを標準装備して持ち運びを容易にすると

ともに，チョークの廃止，燃料バルブ連動エンジンスイッ

チの採用により，始動操作をシンプルにした．

ABSTRACT

A generator was developed that uses a gas canister 
for fuel in order to make it easy to handle and store, 
as well as to use for people who are not accustomed 
to generators. Development was aimed at opening up a 
new market opportunities focused on residential usage.

In outward appearance, the generator was given a 
tall, slim form in order to enhance its maneuverability 
and to make it more flexibility storable by minimizing 
its footprint. The handle was also optimized for 
enhanced transport, and the generator design was made 
functional and easy for residential user.

The generator was given a dual gas canister 
specification to assure continuous operation time 
of one hour or more, and this structure was also 
configured to prevent backflow of fuel between the gas 
canisters. A mechanism to prevent the gas canisters 
from being installed incorrectly, a system to stop the 
engine when the generator is excessively leaned, and 
an external breather structure to prevent the emission 
of white smoke when starting the generator after it has 
been lying on its side were also adopted.

As techniques for enhancing marketability that take 
handling quality into account, a wheel and handle 
were included as standard equipment to make the 
generator easier to carry. The traditional choke system 
was also eliminated and an engine switch interlinked 
with the fuel valve was adopted to simplify the 
starting procedure.

１．まえがき

日本の発電機市場は大部分が業務用としての市場であ

り，ホームユースの市場としてはあまり開拓されていな

かった．その背景の一つには燃料（ガソリン）の保管や取扱

いの難しさがある．

しかし一方ではオール電化住宅の増加に見られるよう

に，電気製品に依存した生活が確立されつつある中で，

ホームユースとしてさまざまな場面で電気を使用したり，

防災意識の高まりに伴うバックアップ電源としての潜在

ニーズが拡大していると思われる．

また，近年の団塊世代のリタイヤに伴いセカンドライフ

を楽しむためのキャンピングやガーデニングなどをサポー

トする電源としても潜在市場があると考えられる．

本開発では手軽で入手性，保管性の良いカセットガスを

燃料とした扱いやすい発電機をお客様に提供することに

より，これまで発電機を使用しなかった一般ユーザの潜在

ニーズを掘り起こし，新たなパーソナル市場を創造するこ

とを目的とする．

＊汎用R&Dセンター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_4
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２．開発コンセプト

2.1. コンセプト
本開発のコンセプトはホームユース向けカセットガス発

電機として「一家に一台」を目指し，普段は家族のレジャー

やイベント，趣味などに手軽に利用でき，いざというとき

にはバックアップ電源になる家庭用ポータブル発電機とし

た．そのための具体的な要件を以下に記す．

(１)	発電機になじみのなかった人達でも使いやすく簡単

に操作できること．

(２)	気軽に持ち運ぶことができ，家族のレジャーや趣味活

動に迅速に利用できること．

(３)	首都圏の住宅事情を考慮し，狭い場所でも保管しやす

い形態であること．

(４)	安心して使える発電機であること．

(５)	所有する喜びが感じられる商品であること．

本発電機はEnergy・Portable・Epoch を掛け合わせて「発

電機の新時代を切り開く，持ち運べるエネルギー」という

意味をこめて「エネポ」とネーミングした．Fig. 1にエネポ

の外観を示す．

2.2. ターゲットユーザ
｢一家に一台｣という商品コンセプトから，日本におけ

る，郊外の一戸建てに暮らす二世代家族から首都圏のマン

ションに暮らす核家族までを含めた幅広いユーザをター

ゲットとした．特に発電機になじみのなかったシニア世

代も想定した．さらに用途としては，バーベキュ，オート

キャンプ，お花見などの家族イベントや，DIY，ガーデニン

グ，釣りなどの個人の趣味活動の電源も想定した．

2.3. 外観デザインの考え方
エネポのスタイリングにおいては「Smart Slim Design」

というキーワードでデザインした (Fig. 2)．これは首都圏住

宅の狭い間取りでも保管しやすい“スリム”な縦長フォルム

をイメージしたものである．また，作業機のイメージでは

Fig. 1   External view of ENEPO

なく，屋内使用禁止ではあるが，家電製品や家具のような 

“スマート”で清潔感のあるデザインを追及し，持ち運びに

おいても一般に幅広く支持されている「キャスターバッグ」

を意識し，“スマート”に運べるスタイルを目指した．

３．縦型デザインについて

3.1. 縦型デザインのメリット
3.1.1. 操作のしやすさ向上
縦型スリムデザインをより効果的に使いやすくするた

め，操作部を高い位置に配置している．これは，ユーザが

腰をかがめる体勢での一連の操作を最小限にするためであ

る．また，本機を上部のグリップを握って持ち上げる際も，

腰やひざを大きく曲げずに済む全高（a）を設定した（Fig. 3

および Fig. 5に示す）．

Fig. 2   Conceptual image of exterior design

Smart external appearance;
Designed with reference to 
household appliances and 
items of furniture that 
convey a sense of 
cleanliness.

Slim form;
Longitudinally slim for 
convenient storage.

Smart movement;
Transportation with the 
image of a caster bag. 

ENEPO EU9i

Fig. 3   Comparison of postures when lifting
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最上部にはカセットガスボンベの装填機構（b）を配置

し，より近い目線で確実な装填を促した．

次にエンジンスイッチ（c）をその下に配置し，目立た

せたい停止位置を上方に設定した（Fig. 4および Fig. 5

に示す）．

リコイルグリップの位置については，ユーザがグリップ

を引く長さを考慮しながら，できるだけ腰を曲げない姿勢

で安心して始動できる最適高さ（d）に設定した (Fig. 5)．

AC コンセントの位置（e）は，右側面下部にレイアウト

している．これは，接続した AC コードがユーザの歩行の

邪魔になりにくい位置であり，使い勝手を考慮して設定

した．また，（e）の地上高（250 mm）は，一般住宅の AC コ

ンセントパネルの地上高とほぼ同じであり，ホームユー

ザには最も使い慣れた高さでもある (Fig. 5および Fig. 6

に示す )．

3.1.2. 置き場所の自由度向上
｢一家に一台｣の機能として，特に首都圏の住宅に住む

ユーザにとっては，使用しないときの保管場所も重要な購

入動機になる．屋内での使用は禁止であるが，想定される

主な保管場所は物置や収納棚などで，その収納サイズは，

幅は狭いもので 450 mm 程度，奥行きは 270 mm 程度であ

り，高さはさまざまである．これらを考慮して接地面積を

決定した．「縦型デザイン」は本機の設置面積の縮小化にも

大きく貢献しており，保管性能でも優れている（Fig. 7）．

3.1.3. けん引しやすさの向上
キャスターバッグタイプの場合，快適なけん引感覚を
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Fig. 4   Comparison of postures when using controls

Fig. 5   Height of ENEPO controls
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得るためには，オペレータ側に寄りかかる本機の荷重と，

ユーザとホイールの距離を最適化することが必要である．

エネポではユーザのけん引ポイント（A）を 750 mm と定

め，次に寄りかかる最適な荷重（B）および，歩行時の本機

とのクリアランス（C）を設定し，本機から延長しなければ

ならないハンドルの長さ (D）を決定した（Fig. 8）．

ポイント（A）にハンドルを延長する際，「縦型デザイン」

のメリットを生かして，本機側面の対角線上にハンドルの

折れポイント（E）を設定することによって，長い延長距離

を簡単で耐久性のある折り畳み方法で達成している．

3.1.4. 機能的で清潔感のある外観デザイン
操作系が高い位置で使いやすいカタチ，設置面積が少

なく保管しやすいカタチ，折り畳みハンドルに適したカタ

チ，という機能的な形態として「縦型デザイン」を提案して

(B)
(A)

Best
grip point; 
750 mm(E)

(D)

(C)

577 mm

486 mm

Long handle
with tall form

1000 mm

500 mm

0 mm

Fig. 6   Height of EU9i controls

Fig. 7   ENEPO footprint

Fig. 8   Side view (generator being pulled)
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いるが，さらにこれを「機能美」として洗練させるために，

シンプルで清潔感ある外観デザインを与えている．目的

は，開発コンセプトでもある，首都圏のホームユーザの趣

向に合わせた外観商品性を実現させるためである．

手法として，

(１)	折り畳みハンドルを銀色のアルミ押し出し材で成型

し，収納時には本体に沈み込ませて一体感を出した

こと．

(２)	外観カバーに，ホワイト系の色とブラック系の色を用

いて２トーンのカラーリングとし，複雑なルーバ形状

や操作部をブラックアウト化し，見た目にシンプルで

さらに「縦長スリム」に見せることで，清潔感ある外観

商品性を具現化した．

その結果，屋外で使用する作業機よりは，どちらかと言

えば家電製品に近いデザインとすることによって従来製品

との差別化を達成した（Fig. 9）．

3.2. 操作系の表示デザイン
3.2.1. 操作手順に沿った番号表示
発電機を初めて使う人や，停電などで急に電気が必要

なケースを想定し，安心して確実に操作できる表示方法を

考案した．本体表面に天地 17 mm の数字１－４で，カセッ

トボンベの装填からエンジン始動，コンセントへの差し込

みまでの順番を示し，まず何から操作すれば良いかを伝え

た．また，それぞれの番号に付随する操作説明も大きく読

みやすい 4.5 － 7.5 mmの文字高さで表現するとともに，大

きな絵表示を用いて，感覚的にも理解されやすいような配

慮をした（Fig. 10）．

3.2.2. カセットガスを用いる際の警告マークの設定
エネポをはじめ，エンジン発電機は二輪，四輪と同様に

一酸化炭素を排出するため，屋外運転が鉄則であり，屋内

等での運転では一酸化炭素中毒のおそれがある．しかし，

ホームユーザ向けのカセットガス商品として最も一般的な

カセットコンロは，室内で使用する商品であり，これらの

扱いに慣れたホームユーザがカセットコンロと同じ商品

感覚でこのエネポを室内で運転することがないように，室

内運転厳禁の警告マーク（a）と , エンジン発電機一般の警

告マーク（b）を設定した．特に警告マーク（a）には「カセッ

トコンロと異なり，排気ガス中の一酸化炭素濃度が高いの

で，短時間でも中毒死するおそれがあります．」と表現し

た．また，これらをユーザが運転前に認識できるように，

先に述べた操作手順の数字表示「１」（c）の付近の最も目立

つ位置に（a），（b）を絵表示とともに大きく表示するデザイ

ンを施し，視界に入りやすくした（Fig. 11）．

Fig. 9   ENEPO coloring

Fig. 11   Warning marks

Fig. 10   Numbers indicating operating procedure 
sequence

Handle employing 
extruded aluminum
parts 

Coloring with whites

Coloring with blacks

Flow of operating
procedures 1-4 

Operating instructions 
and illustrations
accompanying numbers
1-4

(a)

(b)

(c)

４．エネポに採用した技術

4.1. エネポのカセットガスシステムについて
カセットボンベの装填部において，ガスパワー商品第一

弾である「家庭用ミニ耕うん機　ピアンタ」（１）との違いは

ボンベを二本装填できるようにし，定格負荷 900 VA での

連続運転時間を 1.1 時間確保したことである（Fig. 12）．

次にカセットボンベ二本との燃料接続部であるボンベア

ダプタの構造図を Fig. 13に示す．

このボンベアダプタは以下の三つの機能を持っている．

（１）	ボンベより液相状態で取り出した燃料通路を開閉す

る手動コック

（２）	燃料の圧力により作動する燃料閉止弁
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Fig. 12   Comparison of gas canister connectors

Fig. 13   Structural drawing of gas canisters and 
adaptor

ENEPO PIANTA 

(3) Backflow prevention valve

(2) Fuel cut valve 

(1) Manual  cock

To regulator

（３）	ボンベの燃料充填を防ぐ逆流防止弁

この三つの機能の内，（３）の逆流防止弁を考案した経緯お

よび機能と構造を次に説明する．

4.1.1. 逆流防止弁考案の経緯
カセットボンベは再充填禁止容器であり高圧ガス保安法

により，カセットボンベへの再充填が禁じられている．し

かし，ボンベの内圧はボンベ内の成分比（イソブタン：ノル

マルブタン），ボンベの温度により変化するため，必ずしも

双方のボンベの内圧が同一にはならない．したがって，カ

セットボンベがアダプタを介して並列につながれた場合，

カセットボンベアダプタ内で合流した燃料は高い圧力のボ

ンベから低い圧力のボンベへ流れてしまい，再充填や過充

填と同様の事象が起こりうる．そこで，エネポでは，二本

装填をした際にそれぞれのボンベから燃料が他方へ流れる

ことを防止する構造を考案し採用した．

4.1.2. 逆流防止弁の機能と構造
逆流防止弁のメカニズム作動イメージを Fig. 14に示す．

例えばボンベAの内圧がボンベBの内圧より大きいとき，

ボンベ A 側の逆流防止弁が開弁し，ボンベ B 側の逆流防

止弁は閉弁しボンベBへの燃料逆流を防止する．その結果

ボンベBへの充填が発生しない．

4.1.3. ボンベ装填方式について
エネポのボンベ装填方式はリンク機構を持つ操作レバー

を動かすことで，スプリングからカセットボンベを固定す

るのに必要な力が得られる構造とした．これにより一本の

操作レバーでカセットボンベ二本を押さえることを可能と

した（Fig. 15および Fig. 16に示す）．

エネポではピアンタと同様にカセットボンベから液相

で燃料を取り出すため，カセットボンベの切欠を下にした

状態で固定する必要があり，ユーザには切欠を下にしてカ

セットボンベをセットしてもらう必要がある（１）．

このため，カセットボンベのフランジ部の切欠が下向き

When gas canister 
pressure is A > B

Gas canister A Gas canister B

Gas canister
B-side backflow
prevention 
valve

To 
regulator

Gas canister
A-side backflow
prevention 
valve

Control lever

Cassette canister

Spring

25°

The gas canister loading system yields 
the force against a spring by moving a 
control lever.

Fig. 14   Conceptual image of operation of backflow 
prevention valve

Fig. 15   Before setting

Fig. 16   After setting



－ 25 －

カセットガス発電機「エネポ」の開発

に合っていない場合，リターンスプリングの力で持ち上げ

られているセンサアームがカセットボンベのフランジ部で

押し下げる構造とし，この状態で操作レバーを動かしだす

とセンサアームとトップカバーが接触し，操作レバーが動

かせなくなるようにした（Fig. 17）．

また，25 °傾けた角度でカセットボンベを固定する部品

配置とすることで，カセットボンベ内の燃料を極力使い切

る仕様とした（Fig. 15）．

4.2. エンジンストップシステム
過度な傾斜状態でエンジンを運転し続けると，潤滑オ

イルが燃焼室に流入，またはブリーザからエアクリーナ

をとおり燃焼室に浸入することで，オイルが燃焼室内で

燃焼し，白煙が発生する．そこで，発電機の運転姿勢の傾

きを検知し，自動的にエンジンが停止するシステムを考

案した．

本機角度の検出および制御は，インバータユニット内の

加速度センサとそれを処理する電子制御部を用いて，地軸

に対する加速度方向から実機の傾きを検出し，任意の角度

しきい値を設定し，自立不可能な運転姿勢時のエンジン発

電機の点火停止，発電停止を任意の時間経過後に実行でき

る設定とした．

加速度センサのX，Y，Z軸の合成加速度となるGxyz は，
下記の式のとおり 1 g となる．

Gx
2 + Gy

2 + Gz
2 = 1gGxyz = 	 （１）

Z軸角度を求めることにより全方位の角度検出が可能であ

る．

z

Gz

Gxyz

 = sin−1θ 	 （２）

本機の傾き角度は，⊿θ = 90°－θz となる．

しかし，Z軸方向は，エンジン振動等による加速度の影

響を受け，実際の角度検出値にも影響があるため，検出に

用いるのは難しいことがテスト結果から判明した．

そこで加速度センサの Z 軸成分を用いず X 軸，Y 軸の

加速度の合成加速度となるGxy とGxyz を用いて本機の傾き
である⊿θを算出する．Gxy は以下のように算出する．

Gx
2 + Gy

2Gxy = 	 （３）

Gx ：X軸方向の加速度
Gy ：Y軸方向の加速度
Gxy：X，Y軸の合成加速度

GxyzとGxyを用いてFig. 18の⊿θを算出することができる．

Gxy

Gxyz

 = sin−1θ 	 （４）

X軸とY軸のみで，⊿θの角度算出がおこなえることか

ら，X軸，Y軸にて全方位の角度検出が可能となることが

わかる．しかしながら，Gxy は天地逆転（逆さま）の状態を判
別できない．よって，この状態の検出には Z軸の加速度を

使用して，判別することとした．本開発においては，ユー

ザの使い勝手に支障がなく，かつ過度な傾斜状態を確実に

検出する判定角度として⊿θ＝ 53 °にしている．

以上の XY軸合成加速度での周囲 360 °の角度検出と，

Z 軸による天地逆転検出を含ませた本機の全検出範囲は
Fig. 19のような範囲となっており，全範囲の検出を可能と

している．

4.3. 外部ブリーザ構造
エネポは車などでの運搬時の利便性を考慮し，横置きが

可能な構造とした．本機を横置きで保持した場合，始動時に

ブリージング流路内に滞留したオイルがエンジン燃焼室内

に入り込み白煙が発生する場合がある．そこで，チェックバ

Fig. 17   Incorrect setting

Sensor arm

The sensor arm 
and the top cover 
come into contact, 
locking the 
control lever.

Top cover Contact

Fig. 18   Relationship of ⊿θ and coordinate axes

y

Gxyz

Gxy

z

Gz

Fig. 19   Generator tilt-angle detection range
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Detection range of Gxy

Detection range of Z Axis
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ルブの位置を Fig. 20のように外部ブリーザタンク内にする

ことで本機を横置きにした場合，また万一前方または後方

に転倒した場合でも，オイルがブリージング流路内に滞留

しない構造を採用した（Fig. 21および Fig. 22に示す）．

4.4. キャリーハンドルのロック機構
常時ハンドルロックピンはリターンスプリングの荷重に

より外に押し出されており，ハンドルが規定の位置にくる

と，ハンドルロックピンがハンドルの穴に入り込み自動的

にロックされる構造を考案した．

ハンドルノブをハンドルロック解除の方向に動かすこ

とにより，左右のハンドルロックピンを同時に内側に動か

し，ロックを解除できる (Fig. 23) 構造とした．

この構造により，ハンドルの自動ロックおよび一つのノ

ブでの左右のロック同時解除を可能とした．

4.5. シンプルな始動操作のための構造
エネポは，１：ボンベを装填する　２：エンジンSWを操

作する　３：リコイルを引く　のシンプルなアクションで

エンジン始動可能なことを特徴としている．

4.5.1. チョークレス構造
ガス燃料の場合，エンジン停止時に燃料通路を自動遮断

するシャットオフバルブが必要になる．シャットオフバル

ブの機構は電気式（ソレノイドバルブ等）やメカニカル式

（負圧コック式等）などさまざまである．

一般的にバッテリーを装備しない商品は負圧コック式

シャットオフバルブを採用しているが，その負圧源として

インテークマニホールド負圧を使用すると始動時スロット

ル開度およびリコイル引き回転数の関係上，インテークマ

ニホールド負圧が確保できなくなる場合があり，ガソリン

と同様のチョークを設定し始動時に操作が必要となる．そ

こでエネポはクランク室負圧によるシャットオフバルブ開

閉方式を採用しチョークを不要とした．

シャットオフバルブ駆動システムを Fig. 24に示す．

Return oil flow

Breathing
flowCheck

valve

To 
mixer

Engine
oil

When starting the engine

Oil does not remain in the
breathing channel.

When placed on its side 

In the unlikely event 
that oil does flow in,
it flows back out here.

When starting engine When generator falls over forward

Oil flows into  
the breather tank.

Standing the generator back up likewise 
makes the oil flow back out.

Fig. 20   External breather structure

Fig. 21   When generator is placed on its side

Fig. 22   When generator falls over forward

Fig. 23   Handle lock (unlock)

Handle knob

Handle

Handle lock pin
Return springReturn spring

Handle lock pin

UnlockLock

Choke eliminated

Fuel line

Choke eliminated by using crankcase
pressure to drive shutoff valve

Shutoff valve

Fig. 24   Shutoff valve drive system



－ 27 －

カセットガス発電機「エネポ」の開発

■著　者■

飯 田 道 博 前 田 譲 治 笹 嶋　 剛

藤 沼 正 訓 深 野　 純

4.5.2. 燃料バルブ連動エンジンスイッチ
コネクティングジョイントでエンジンスイッチ部と燃料

バルブ部を連結し，一つのノブでエンジンスイッチと燃料

バルブの同時操作を可能とした．

これにより，エンジン始動までの操作手順を減らし，発

電機始動までの操作を簡単にした（Fig. 25）．

Fig. 25   Engine switch interlinked with fuel valve

５．まとめ

本開発により，扱いやすい発電機を商品化することがで

きた．同時にスリムで機能的なデザインとすることで，こ

れまで発電機を使用したことのないユーザに対しても垣根

を低くすることができ，新規市場開拓商品としての期待が

大きなものとなった．

今後は日本市場のみならず海外市場の可能性についても

検討し，全世界商品へと育てていきたい．
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技術紹介

差圧式高圧水電解型ソーラー水素ステーション
（SHS2）の紹介

Introduction of High Differential Pressure Water Electrolysis-type Solar Hydrogen Station (SHS2)

中　沢　孝　治＊	 長　岡　久　史＊	 武　内　　　淳＊
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要　　旨

一般家庭に設置することを想定した差圧式高圧水電解

型ソーラー水素ステーション (High differential pressure 

water electrolysis-type Solar Hydrogen Station: SHS2) を

製作した．この SHS2 には，新たに開発した革新的技術で

ある差圧式高圧水電解スタックを投入した．このスタック

は，酸素極側と水素極側がともに高圧状態に保たれている

一般的な高圧水電解スタックとは異なり，酸素極側は常圧

であり水素極側のみ 35 MPa の高圧状態に維持されてい

る．したがって，一般的な高圧水電解スタックに比べ，構

造がシンプルであり小型化することが可能である．また，

本スタックは水素発生機能と水素昇圧機能をあわせ持った

ものであり，これを搭載した SHS2 では小型高効率で低騒

音の家庭向け水素製造装置を実現することができた．

SHS2 は従来型ソーラー水素ステーション (Previous 

Solar Hydrogen Station: SHS1) と比較して，容積 60％の

省スペース化とシステム効率 25%の向上を達成した．

ABSTRACT

A high differential pressure water electrolysis-
type solar hydrogen station (SHS2) was built with 
installation in ordinary households in mind. This SHS2 
was equipped with a newly developed high differential 
p ressu re e l ec t ro lyze r,  wh ich i s  an innova t ive 
technology. The stack differs from the ordinary high-
pressure electrolyzer that keeps both the anode side 
and the cathode side in a high-pressure state. Here, 
instead, the anode side is under normal pressure and 
only the cathode side is maintained under the high 
pressure of 35 MPa. Compared to the ordinary high-
pressure electrolyzer, therefore, this one has a simpler 
structure and can be made compact. Furthermore, 
the stack here has the functions of both generating 
and compressing hydrogen, so that the SHS2 with 
this stack mounted was made into a compact, highly 
efficient and low-noise, home-sized hydrogen refueling 
appliance.

Compared to the previous solar hydrogen station 
(SHS1), the SHS2 is 60% more compact and realizes 
an increase of 25% in system efficiency.

１．はじめに

Honda はこれまで化石燃料の代替，排出ガスの削減，地

球温暖化への影響の低減という観点から，水素を用いた燃

料電池を次世代の究極的なパワープラントとしてとらえ，

燃料電池電気自動車の開発に取り組んできた．

燃料電池電気自動車の燃料となる水素の製造プロセスに

おいては，可能な限り化石燃料を使用せず，CO2 排出量が

少なく持続可能なエネルギーから製造するのが望ましい．

そのような観点から我々は将来の水素エネルギー社会の

実現に向けて，太陽電池を入力電源に使ったソーラー水素

ステーションについても研究開発に取り組んでいる．2001

年 7 月に市販の機器を組み合わせて米国カリフォルニア

州ロスアンゼルスのHonda R&Dロスアンゼルスセンタで

＊　四輪R&Dセンター

＊＊HONDA R&D AMERICAS, INC.

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_5
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実験を開始し，2003 年 10 月に独自技術である常圧式水電

解スタックとプロトタイプのCIGS薄膜太陽電池を投入し

SHS1 の運用を開始した（１），（２）．

これまでの SHS1 の実証試験の結果（３）から家庭サイズ

の再生可能水素ステーションに向けては，さらなる小型高

効率の水素ステーションが必要であり，攻めどころとして

は水素の除湿エネルギーと水素コンプレッサのエネルギー

を削減することが重要であることが明確になった．

SHS2 は，SHS1 の一般家庭に向けた進化型であり，

SHS1 をリニューアルし米国カリフォルニア州の Honda 

R&Dロスアンゼルスセンタに設置し 2010 年 1 月から稼動

開始した．本稿では，SHS2 のデザインとステーションの

性能，差圧式高圧水電解スタックの技術的な内容について

紹介する．

２．差圧式高圧水電解型水素ステーション
（SHS2）のコンセプトとデザイン

2.1. コンセプト
本稿で述べるSHS2 の外観を Fig. 1に示す．

SHS2 のコンセプトは「Intuitive and Integrated」（直感

と統合）とした．したがって，ユーザの水素充填操作が伴

うディスペンサユニット（Dispenser unit）のデザインは，

直感的で操作性にすぐれるものを目指した．また，電解ユ

ニット（Electrolysis unit）では水素発生機能と昇圧機能を

統合させ，よりコンパクトなサイズを目指した．

2.2. 家庭設置に向けて
SHS2 を家庭に設置するためには，ユーザにとって親し

Fig. 1   External view of high differential pressure water electrolysis-type Solar Hydrogen Station (SHS2)

みやすく，かつ威圧感のないものにする必要がある．これ

らを達成するためにステーション全体や各ユニットは，形

として鋭利なラインを極力なくし丸みを帯びた曲線にする

ことにより親近感や安心感を表現した．また，各ユニット

は人間の感覚に合うように小型化をおこない威圧感のない

大きさにした．

SHS2 を家庭のガレージに設置することを想定すると，

ユーザがアクセスするディスペンサユニットはガレージ内

に設置される．今回は，ガレージ内の壁に見立てたスクー

プ (Scoop) 状の構造物をはさんでディスペンサユニットを

前方に配置し，その後方に電解ユニットを配置した．

車の衝突からユニットを保護する対策として，従来は

ボラードと呼ばれる直径 150 mm で高さ 900 mm のコン

クリート製の円柱がユニットの前に約 1600 mm 間隔で７

本も設置されていた．しかし，今回はボラードの代替手段

としてユニットの両側に湾曲した側壁（Sidewalls）を配置

させることと，ユニット設置部分を車道から約 150 mm（6 

inches) 上げることで衝突保護の対策をおこなっている．そ

のため，SHS2 の概観は威圧感のないシンプルなものにす

ることができた．

2.3. パッケージング
Fig. 2に電解ユニットの外観を示す．電解ユニットは屋

外設置を想定しているため，雨や風などの環境因子につ

いて考慮されている．また，形状的には単純で曲面形状に

なっており，威圧感を与えないスタイリングとした．
F i g . 3 にディスペンサユニットとスクープの外観を

示す．ユニットの高さはユーザインターフェイス (User 

Interface : UI ) の位置により決定され，幅は充填ホース

6 inches

Sidewalls

Photovoltaic
modules

Dispenser unit
Electrolysis unit

Scoop
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Hose

Nozzle

User Interface: UIUser Interface: UI

（Hose）の許容曲げ半径により決定された．操作性や使い

勝手については実物大のモックアップを作成し，充填ノズ

ル（Nozzle）の収納方法やホースの長さについて事前に確

認した．

2.4. ユーザインターフェイス（UI）
Fig. 4に UI の画面表示を示すが，一般のユーザに受け

入れられるように画面表示はシンプルで必要十分な情報

を提供するように配慮されている．また画面構成は階層化

しており，操作模式図も直感的でわかりやすいデザインと

した．

ディスペンサユニット内の水素充填ノズルを燃料電池電

気自動車に接続し，画面のスタートボタン (Start Filling)

をユーザが押すことにより水素充填が開始される．またス

トップボタン (Stop Filling) を押すか，燃料電池電気自動

車のタンクが満タン状態 (35 MPa) になると自動的に水素

充填が終了する．

Fig. 2   Electrolysis unit

Fig. 3   Dispenser unit with User Interface

Fig. 4   UI screen

NLM

MPa

３．差圧式高圧水電解型水素ステーション
（SHS2）のシステム概要

3.1. システム構成
Fig. 5にSHS1 と SHS2 の水素ステーションのシステム

構成比較を示す．

Fig. 5   Comparison of solar hydrogen stations

Functional integration

High differential pressure electrolyzer
(Max. 35 MPa) 

Storage tank

Nozzle

Nozzle

Water electrolyzer
(Max. 0.12 MPa)

Compressor

Photovoltaic
modules

Photovoltaic
modules

Grid power

Grid power

SHS1

SHS2
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SHS1 では，常圧水電解スタック（Water electrolyzer）

で常圧（Max. 0.12 MPa）の水素を発生させ，水素昇圧を

機械式コンプレッサ（Compressor）でおこなっていた．一

方，SHS2 では水電解スタックに水素昇圧機能を統合させ

た差圧式高圧水電解スタック（High differential pressure 

electrolyzer）が搭載されている．

差圧式高圧水電解スタックは機械式コンプレッサとは異

なり，水素昇圧の際の振動音やモータによる回転音などは

一切なく静かである．また，電気化学的な水素昇圧方法で

あるため機械式コンプレッサのようなフリクションロスや

モータ損失がなく，高効率である．さらに，機械式コンプ

レッサをなくしシステム構成を見直したことにより，電解

ユニットの容積を SHS1 と比較して約 60% 小型化するこ

とができた．したがって，差圧式高圧水電解スタックを搭

載したSHS2 は一般家庭への設置に対して有効である．

3.2. 仕様
Table 1にSHS2 の仕様を示す．

SHS2 は SHS1 と同様に，株式会社ホンダソルテック製

のCIGS薄膜太陽電池を 6 kW搭載している．システムの

入力電源は米国の多くの一般家庭に既設されている 240 

VAC を採用しており，昼間の太陽電池から発電した電力

はグリッドを介して売電し，夜間にグリッドから電力を買

電してシステムを運転する．また，運転にあたっては水道

水と電気を供給するだけで高純度で最大 35 MPa の高圧水

素を燃料電池電気自動車に充填することができる．水素製

造量は１時間当たり約 0.7 Nm3 であり，夜間の安い深夜電

力を使って８時間Honda FCXクラリティに水素を充填す

ることにより翌日には約 30 miles（４） (50 km) の走行が可能

となる．なお，本システムにおいてはまだ定置型の高圧水

素タンクを設置していないが，タンクを設置することによ

り燃料電池電気自動車への急速充填が可能となる．また，

昼間の太陽電池からの電力で水素製造しシステムを 24 時

間運転させタンクに貯めることが可能となるため，１日で

約 90 miles（150 km）走行可能な水素を製造することができ

るようになる．

実証試験の目的のひとつには，構成部品の長期間の耐久

信頼性評価も含まれている．そのため差圧式高圧水電解シ

ステム内の水素圧力は燃料電池電気自動車のタンク圧力と

連動するのではなく，35 MPa に保持するように設計され

ており，あえて圧力的に厳しい条件で耐久信頼性評価をお

こなえるようになっている．

４．差圧式高圧水電解型水素ステーション
（SHS2）の初期性能評価

4.1. 燃料電池電気自動車への充填試験
Fig. 6に燃料電池電気自動車に充填ノズルを接続して，

水素充填試験を実施した結果を示す．
Fig. 6(a)に UI 画面のスタートボタンを押してから 20

分間のシステム起動時のデータ推移を示す．起動準備とし

てはじめに電解ユニットとディスペンサユニット内の換

気をおこない，機器や配管などから水素の漏洩がないか確

認する．その後システム起動が可能な状態になっているか

センサ類のイニシャルチェックを実施し，正常であれば純

水製造装置の立上げをおこない純水循環ポンプを起動さ

せ運転準備が完了する．運転準備完了までに要する時間は

純水製造装置の立上げ時間が支配的であるが，Fig. 6(a)で

は約６分で運転準備が完了した．運転準備が完了すると差

Approx. 0.33 m3

(approx. 12 cf)

Tap water

240 VAC

High differential pressure 

electrolyzer

CIGS thin film solar cell 

6 kW system

(approx. 53 m2)

> 99.99%

35 MPa (max.)

(approx. 5000 psi)

0.7 Nm3/h

(0.5kg/8h)

Unit volume

Water

Electricity
Utility

Electrolysis 

unit

Photovoltaic 

modules
Component

Purity

Filling pressure

Flow rate

Hydrogen

production

Table 1   Specifications of SHS2
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圧式高圧水電解スタックに電圧を加え，水の電気分解を開

始する．差圧式高圧水電解スタックの水素圧力（Hydrogen 

pressure）は，常圧の状態から始まり 35 MPa に達するとシ

ステム外へと水素が流れ（Hydrogen flow rate），燃料電池

電気自動車への充填が開始されタンク圧力（Vehicle tank 

pressure）が徐々に上昇する．本試験においては，スタート

ボタンを押してから約 8.5 分で燃料電池電気自動車への水

素充填が開始されたが，差圧式水電解スタックの立ち上げ

はわずか 2.5 分で完了したことになる．また，一般のユー

ザを対象とした安全性についても考慮されており，充填

ノズルが燃料電池電気自動車に確実に接続されているか

チェックすることを目的として，燃料電池電気自動車への

水素充填開始直後にいったん水素製造を止めてノズル接続

部からの水素リークによる圧力の低下がないか確認する

リークチェック動作（Leak check）を約 20 秒間おこなって

いる．
Fig. 6(b)に今回おこなった一連の充填試験結果を示す．

Fig. 6(a)に示した初期のリークチェック以外にも，水素充

填中は３時間ごとにノズル接続部やホースからのリークが

ないか確認している．水素充填を停止する場合は，UI 画面

のストップボタンを押すか，燃料電池電気自動車のタンク

圧力が 35 MPa の満タン状態となるとシステムは自動的に

運転を停止する．本試験においてはスタートボタンを押し

てから約９時間後に燃料電池電気自動車のタンク圧力が約

28.5 MPa から約 35 MPa になり，満タン停止を確認した．

4.2. 水素品質
燃料電池電気自動車に供給する水素の品質は，

ISO14687（Hydrogen fuel – Product specification）（５）に規

定されている．SHS2 を稼働させて得られた水素品質を
Table 2に示す．

SHS2 では純水から電気分解して水素を得ているため，

水素中に含まれる不純物としては酸素と水分のみである．

差圧式高圧水電解セルの特徴として，膜を介して水素極側

が高圧に保たれており酸素が発生する酸素極側は大気圧と

なっている．そのため，酸素が高圧水素極側へと拡散移動

する量は少ない．したがって，水素中の酸素濃度を低減す

るための処理をおこなうことなく，5 ppm 以下を達成して

いる．また水分については差圧式高圧水電解スタックの後

段に設置した吸着材により除去している．

水素品質の測定結果からSHS2 で製造した水素は，ISO

規格の基準をクリアしており燃料電池電気自動車用として

十分な品質であった．

4.3. システム効率
Fig. 7にSHS2 と SHS1 の水素圧力 35 MPa における昇

圧と除湿に費やしたエネルギーを示す．

SHS1 に搭載されていた小型ステーション用の小流量機

械式コンプレッサの消費エネルギーは，大流量コンプレッ

サに比べてフリクションロスの影響が大きくなり水素昇圧

エネルギー（Compression energy）が大きい．一方でSHS2

に搭載した差圧式高圧水電解スタックは，固体高分子膜

（Proton Exchange Membranes: PEM）による電気化学式の

昇圧でありフリクションロスやモータ損失がないため水素

昇圧エネルギーが少なく効率の良い水素昇圧手法である．

また ISO 規格における燃料電池電気自動車用の水素中の

水分許容量は 5 ppm 未満であるため，製造した水素は除湿

する必要がある．

SHS1 では常圧水電解スタックで製造した水素圧力は約

0.1 MPa になるので，水素中に含まれる水分量は約 35800 

ppm と多く存在していた．常圧水電解スタックの後段に

はこの水分量を減らす目的で，水素を冷却し飽和水蒸気量

を減らすペルチェ冷却装置が設置され，冷却エネルギー

（Cooling energy）の多くは水蒸気の凝縮に使用されてい

た．さらに温度スイング吸着（Thermal Swing Adsorption: 

TSA）式の吸着装置が昇圧コンプレッサの前段に配置さ

れていたが，電気ヒータによる吸着材の再生エネルギー

SHS2

<0.004 ppm

<0.02 ppm

<0.001 ppm

<0.001 ppm

<0.0008 ppm

<0.001 ppm

<0.1 ppm

<16 ppm

1 ppm

<0.1 ppm

<1 ppm

>99.99%

<0.05 ppm

<0.1 ppm

<0.2 ppm

<0.01 ppm

<0.004 ppm

<0.2 ppm

<1 ppm

<100 ppm

<5 ppm

<2 ppm

<5 ppm

>99.99%

ISO14687-2

Halogenates

NH3

HCOOH

HCHO

Sulfur

CO

CO2

He, Ar, N2

O2

Hydrocarbon

H2O

H2

Table 2   Hydrogen quality of SHS2

Fig. 7   Comparison of power consumption
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Fig. 8   Schematic of high differential pressure 
electrolysis cell

（Regeneration energy of adsorber）が必要であった．

一方，SHS2 では差圧式高圧水電解スタックにより製造

した水素圧力は 35 MPa と高圧であるため，水素中に含ま

れる水分量は約 100 ppm となり，SHS1 と比較して約 350

分の１以下になる．そのため，ペルチェ冷却のエネルギー

(Cooling energy) が格段に少なくなる．また，ペルチェ冷

却装置の後段に設置した吸着装置の内容積は約 700 cm3 あ

り，ここに吸着材を入れることにより半年以上の吸着性能

が維持される．したがって，今回は再生式ではなく交換式

の吸着装置を採用しており，再生エネルギーを必要としな

いシステムにすることができた．これらの結果，SHS1 と

比較して昇圧と除湿に必要なエネルギーが約４分の１に

なった．

差圧式高圧水電解スタックを搭載することにより，昇圧

と除湿に必要なエネルギーが削減できたことに加えて，シ

ンプルなシステムとなったことにより従来からもちいて

いた電磁弁などの補機動力の削減も可能となった．その結

果，SHS2 では SHS1 と比較してシステム効率を 25％向

上することができた．

５．差圧式高圧水電解スタック

5.1. 差圧式高圧水電解の原理
Fig. 8に差圧式高圧水電解の単セルの模式図を示す．

PEM を用いた水電解セルは，純水を供給して PEM に

電圧を加え続ければ酸素と水素を発生し続ける．したがっ

て，水素出口側に高圧タンクを設置するとタンク内の圧力

は徐々に上昇し続け，最終的には高圧水素を得ることがで

きる．一方で酸素は大気圧（Atmospheric pressure）にして

いるため，差圧式高圧水電解セルでは PEMを介して圧力

差が生じている．

式（１）と式（２）に差圧式高圧水電解の反応式を示す．

H2O → 2H+ +    O2 + 2e-1

2

	 （１）

2H+ + 2e- → H2 	 （２）

PEM間に電圧を加えると酸素極側で純水が酸素とプロ

トンH+ になり，プロトンは対極へと移動し水素となる．こ

の現象は一般的な常圧水電解と同じだが，プロトンが対極

へと移動する際には，水素の分圧差による起電力を加える

必要がある．

式（３）に差圧式高圧水電解に必要な電解電圧 EWEの式を

示す．

RT

2F

P1

P2

EWE = E1 +        ln        + ir
	 （３）

R : 気体定数
T : 絶対温度
F : ファラデー定数
P1 : 高圧側の水素分圧
P2 : 低圧側の水素分圧

常圧水電解の理論電解電圧 E1とセル抵抗 irに加え，ガ

ス濃淡電池（６）に必要な水素濃度差電位を印加することに

より達成される．式（３）の第二項がネルンスト式の水素濃

度差による起電力になる．

5.2. 差圧式高圧水電解スタックの性能評価結果
差圧式高圧水電解スタックをもちいて水の電気分解を

おこない，発生した水素の圧力を常圧から 35 MPa まで

昇圧したときの実測した消費エネルギー推移（Measured 

Value）と式（３）から求めた計算値（Calculated Value）を
Fig. 9に示す．

水素圧力が常圧のときの全消費エネルギーは約 4000 

Wh/Nm3 であったが，そのうちの 3544 Wh/Nm3 が理論電
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Fig. 9   Hydrogen compression curve of high 
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－ 34 －

	 Honda  R&D  Technical  Review	 Vol.22  No.2 (October 2010)

解エネルギー（Hydrogen conversion energy）であり，残りが

セル抵抗（Cell resistance）である．なお，セル抵抗には，膜

と電極間や電極と給電体間の接触抵抗や膜抵抗，酸素極や

水素極の過電圧，オーム損がある．

水素圧力が 3 5  M P a のときの昇圧エネルギー

（Compression Energy）は約 200 Wh/Nm3 であり，Fig. 7に

示したSHS1の機械式コンプレッサによる昇圧エネルギー

の 700 Wh/Nm3 と比較して差圧式高圧水電解スタックの水

素昇圧に必要なエネルギーは小さく，計算値とも一致した．

しかし圧力が低い領域では，計算値よりも実測値の消費エ

ネルギーの方が低い値を示したが，これは圧力の上昇にと

もなってセル抵抗成分のうち主に膜と電極間の接触抵抗の

減少と膜厚変化による膜抵抗の減少によると考えられる．

差圧式高圧水電解スタックにおける水素圧力 35 MPa で

の全消費エネルギーは 4200 Wh/Nm3 であり，理論電解エ

ネルギー（3544 Wh/Nm3）に対して約 84％の効率であり，

高圧水素発生装置としては省エネルギーなものであるとい

える．

5.3. 差圧式高圧水電解スタックの耐久性
水素圧力 35 MPa での差圧式高圧水電解スタック単体に

よる耐久試験をおこなった．SHS2 では１日８時間運転を

想定しているため，3000 時間では約１年相当となる．Fig. 

(a) Trend of voltage efficiency retention ratio
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10に差圧式高圧水電解スタックの電圧効率の維持率推移

(a) と電流効率の維持率推移 (b) を示す．

差圧式高圧水電解スタックにおける電圧効率の急激な低

下は起きておらず，3000 時間後では約４％の変化であっ

た．この性能低下は常圧水電解スタックの性能低下分とよ

く一致している．したがって，高圧水素による膜抵抗の経

時的な増加や触媒性能の低下，給電体などのスタック構成

部品の変形による接触抵抗の増加は生じていないと考えら

れる．

電流効率については，初期から 3000 時間まで一定で推

移しており，高圧水素を製造する機能は安定維持されてい

た．なお，スタック外部へのリークも本耐久試験をとおし

て観察されなかった．

以上のことから，差圧式高圧水電解に特有の耐久変化は

なく効率の維持推移が常圧水電解スタックと同等であった

ことから，SHS2 に本スタックを投入しておこなう長期耐

久実証試験の見通しを得た．

６．まとめ

CO2 排出量削減を目的とした差圧式高圧水電解型ソー

ラー水素ステーション (SHS2) の設置および初期性能評価

により，以下の結果を得た．

Fig. 10   Durability performance of high differential pressure electrolyzer
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■著　者■

中 沢 孝 治 長 岡 久 史 武 内　 淳

Frank MOBURG 山 下 郁 也 岡 部 昌 規

（１）	一般家庭への設置を想定して安全性や操作性を考慮

したSHS2 は，SHS1 と比較して約 60％小型化し，一

般家庭に設置可能な大きさを実現した．

（２）	SHS2 は，高効率の差圧式高圧水電解システムを開

発したことにより，SHS1 と比較してシステム効率

25％の向上を達成した．

（３）	差圧式高圧水電解スタックをもちいた場合の 35 MPa

の水素製造効率は約 84％であり，SHS1 での常圧水

電解スタック＋機械式コンプレッサに比べて省エネ

ルギーな高圧水素発生装置であることを示した．

（４）	差圧式高圧水電解スタック単体での１年相当の耐久

試験をおこなった結果，電力効率の変化が常圧水電解

スタックの効率変化と同じであった．

今後は，差圧式高圧水電解型ソーラー水素ステーション

（SHS2）の実証試験をおこない，実環境下での機能や性能

の成立性を確認していく．
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技術紹介

ディーゼルエンジンの実動時ピストン温度計測技術
Piston Temperature Measurement Technology for Actual HSDI Diesel Engines

勝　俣　耕　二＊	 清　水　賢　治＊

Koji KATSUMATA Kenji SHIMIZU
青　木　忠　信＊	 荒　井　秀　実＊

Tadanobu AOKI Hidemi ARAI

要　　旨

高出力化と共にさまざまな燃焼制御がなされる近年の

ディーゼルエンジン開発に適したピストンの非接触リアル

タイム温度計測手法を新たに導入し，エンジン単体および

実車走行時の温度特性を計測した．

本手法は小型テレメータを用いており，アンプやアンテ

ナをピストンに搭載可能である．このためレイアウト性，

作業性に優れている．本手法を用いて平均ピストンスピー

ド 14	m/s 以上のディーゼルエンジンにて従来リンクシス

テム同等の計測精度と，15 時間以上の耐久性を確認した．

本手法にてディーゼルエンジンの運転パラメータがピス

トン温度へ及ぼす影響を把握した．また運転条件全域にお

けるピストン温度マップを作成し，燃費，エミッションへ

の寄与について検討した．

ABSTRACT

A new telemetry-based method for measuring 
piston temperatures in real time was introduced that 
is suited to the development of diesel engines, which 
are becoming higher output and using various types of 
combustion control in recent years. This method was 
used to measure temperature characteristics in engine 
bench tests and while cruising in an actual vehicle.

The new method uses a compact telemeter, and the 
amplifier and antenna can be mounted on the piston, 
facilitating both layout and work. This method was 
confirmed to provide measurement accuracy equivalent 
to that of the conventional linkage system and to have 
durability of 15 hours or more in diesel engines with 
an average piston speed of 14 m/s or more.

The new method was used to understand the effects 
of the diesel engine operation parameters on piston 
temperature. In addition, a piston temperature map was 
created that covers all operating conditions, and the 
contribution to fuel economy and emissions reduction 
was also investigated.

１．はじめに

乗用車用のディーゼルエンジンは CO2 排出低減に向け

て有効な手段である一方，厳しい排ガス規制への対応を求

められている．このため，近年のディーゼルエンジンにお

いては多種多様の燃焼制御をおこなっている（１），（２）．さら

に高過給ダウンサイジング化による出力密度の向上も併せ

て重要である．燃焼状態の把握や耐久性への影響等を検討

するために，ピストンの温度計測は重要な技術となる．

これまでにさまざまなピストン温度計測手法が提案され

てきたが，近年の開発ニーズに対応しきれていないのが現

状である．材料の硬度劣化を温度に換算する間接手法は，

一定速運転が必要であり，多様な温度計測には時間的制約

がある．広く用いられているリンクシステムはロングスト

ロークのエンジンや高回転型のエンジンにおいて計測線

の屈曲部が疲労破壊してしまい寿命が限定されてしまうた

め，長時間の計測には不向きである．

二輪やレース車のエンジンのような高回転の用途とし

てサーミスタを用いたコンパクトな手法も開発されてい

る（３）-（５）が，主に用いられるNTCサーミスタの特性上 400	

℃にも及ぶディーゼルピストンの温度域では十分な抵抗値

変化が無いため，温度として精度が得られない．

＊四輪R&Dセンター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_6
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本計測システムは小型テレメータを使用しており，測温

線としてシース熱電対を用いている．またテレメトリシス

テムがピストンに収まるコンパクトなものであるため，リ

ンクシステムを使った有線方式ではレイアウト上困難で

あったＶ型エンジンや実車への適用が容易であるのも特徴

である．

本計測システムを用いてエンジン単体および実車で実動

時のピストン温度を計測することが可能となった．従来お

こなわれている耐久性に関する調査に加え，燃費向上の可

能性について検討したのでその結果について報告する．

２．計測システム概要

Fig. 1に本計測システム全体の図を示す．下死点でピス

トンよりデジタル転送された信号はレシーバ内で D/A 変

換されアナログ信号として出力される．この出力されたア

ナログ信号を計測デバイスとPCで温度に換算することに

より実動時のピストン温度をリアルタイムに把握すること

ができる．

信号伝達の状況を Fig. 2に示す．ピストンにはセンサア

ンプとコイル状のロータアンテナを搭載する．このロータ

アンテナとシリンダブロック側に取り付けたロッド形状の

アンテナが下死点近傍で近接することにより電力および計

測信号の授受をおこなう．ピストン側への電力供給は電磁

誘導にておこない，供給された電力によりセンサアンプが

熱電対の起電力を増幅し，A/D 変換後，搬送波にデータを

のせて計測信号をロッドアンテナに伝達する．この信号伝

Antenna
(Cylinder block side)

Antenna
(Piston side)

Fig. 2  Temperature measurement system

Receiver
(Analog conversion 

& signal output)

Data
recording

device

Adaptor box
(Adjustment of receiving status)

PC
(Temperature conversion

& recording)

Fig. 1   Configuration of measurement system

AntennaSensor
amplifier

Fig. 3   Measurement piston mounted with new 
telemetry system

達はデジタル転送でおこなわれるため，ノイズに対しての

タフネスが高い．

ピストンに搭載するセンサアンプは最大６チャンネル測

定可能である．マルチプレクサにて多チャンネル化に対応

しているため，測温線は非接地型のシース熱電対を用いる

必要がある．
Fig. 3は実際にピストンにセンサアンプおよびロータア

ンテナを搭載した状態である．

３．計測性能

本計測システムの計測精度および耐久性の確認を実施し

た．今回用いたディーゼルエンジンの諸元を Table 1に示

す．基本性能の確認は 2004 年モデル i-CTDI エンジンで

おこなった．また計測ポイントについては Fig. 4に示すポ

イントを選定した．燃焼室に面したポイントについては表

層より 0.5	mm 内部に熱電対の先端が配置されている．

精度の確認は従来用いられている露出型熱電対と非接

地型シース熱電対を同一ピストンのピンボス部に近接配置

し，前者をリンクシステムにて，後者をテレメータシステ

ムにて同時計測して比較をおこなった．
Fig. 5は温度精度を検証した結果である．エンジンの出

力によらず両手法の差異は約２℃であり，テレメータを用

いた本計測システムが従来手法と比較し十分な精度を有す

ることを確認した．なお計測値は各運転条件で温度が安定

した後１分間の定常運転中の平均値を採用している．

また Fig. 6は温度の過渡特性を比較した結果である．従

来リンクシステム同様に，トルクの上昇や下降に伴いレス

ポンス良く温度も上下動している様子がわかる．

連続運転をおこない，計測器の耐久性を評価した結果を
Fig. 7に示す．高負荷での運転パラメータ変更の影響を確

認しながらのテストであったが，15 時間を越える寿命を

有しており，リンクシステムにおける高回転テストの実績

が２時間程度であることを考えると，十分な耐久性である．

計測器としての精度および耐久性としては十分な性能が

得られた．
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Fig. 4   Measurement points in thrust cross-section

Table 1   Specifications of test engine
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４．エンジン単体テスト結果

本計測システムを用いてディーゼルエンジンの運転パラ

メータがピストン温度に及ぼす影響を確認した結果を以下

に示す．
Fig. 8は水温と油温がピストン温度に与える影響を検証

したものである．運転条件はすべて 4000	 rpm 全負荷，温

度比較の観点から図示平均有効圧と吸気温度を同一とし

た．横軸にオイルジェットより吐出するオイルの温度とエ

ンジン入口の水温，縦軸にピストン各部の温度を示す．燃

焼室近傍からピン穴周辺のすべての部位で油水温の上昇に

伴う温度上昇に線形性が見られる結果となった．またその

傾きは水温で整理した場合，水温１℃あたりピストン温度

が 0.5 から 0.6	℃の上昇となり部位による差が小さいこと

がわかった．

過給ディーゼルにおいてはターボチャージャの耐熱限界

温度も考慮する必要があるため，排気温度への影響も検証
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した．Fig. 9は排気温度とピストン温度の関係を示したも

のである．また過給圧の変動に伴う指圧の影響も併せて示

す．運転条件は上記同様に 4000	 rpm の全負荷運転で図示

平均有効圧と吸気温度を同一とした．

過給圧を 30	 kPa 上昇させることにより排気温度が 100	

℃以上下がった．ピストンへの影響では，温度は４℃の上

昇に留まる一方で指圧が 1.5	MPa 上昇した．

熱的負荷と機械的負荷をコントロールすることで，各部

品をさらに軽量，コンパクト化できる可能性があることを

示している．
Fig. 10に 2008 年モデル i-DTECエンジン（１）を用いて

運転条件全域にわたり燃焼室口元部のピストン測温をおこ

ない，温度マップを作成した結果を示す．従来ピストン測

温は耐久性の評価を主目的としてきたために，高負荷側の

計測を優先してきた．今回は従来データに加えて低負荷か

ら中負荷領域に関しても今後の開発に有用なデータが取得

できた．

さらに i-DTEC エンジンを用いて，ピストン温度が燃
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費，エミッションに与える影響を検討した．ピストン温度

のコントロールはピストン冷却用オイルジェットの流量を

変化させることによりおこなった．Fig. 11は燃費モード領

域の負荷でピストン温度が上昇した時の図示燃費との相関

を確認した結果である．ピストンの温度上昇に伴い，燃料

消費が低減していく傾向を確認できた．これはピストン壁

面温度の上昇に伴う熱損失の低減によるものである．なお

この時ピストン温度差により NOx，Soot やポンピングロ

スに変化はなかった．燃費改善に向けてはさらなる調査が

必要であるが，ピストンの温度コントロールが燃費改善に

寄与する可能性が示された．

５．実車測温結果

実車での過渡状態や実際の使用状態で起こる温度変化を

確認するために，本計測システムを組み込んだエンジンを

実車に搭載し，温度計測をおこなった．走行モードは EU

地域で燃費，エミッション計測に用いられる NEDC モー

ドにておこなった．またテストには i-CTDI エンジンを搭

載したCR-V を用いた．本テスト車には燃焼にて発生する

PM（パティキュレートマタ）を捕集する DPF（ディーゼル

パティキュレートフィルタ）が搭載されていると同時に，

フィルタの詰まりを防止するため，捕集した PMを燃焼さ

せる DPF の再生機能が搭載されている．この機能は筒内

でポスト噴射により未燃HCをDPFまで到達させ，PMを

燃焼させるのが一般的である（２）．この再生機能がピストン

の温度に及ぼす影響を確認した．
Fig. 12に通常のNEDC走行モードと走行中にDPFの

再生制御，すなわちポスト噴射がおこなわれた際のピスト

ン温度を示す．共に車の加速に対し敏感に温度が立ち上が

り，速度を維持する程度の負荷領域では素早く温度が下が

る傾向を示した．またポスト噴射制御中は，通常時に対し

ピストン温度が上昇していた．ポスト噴射された燃料は本
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来PMを燃やす燃料としてDPFに投入するべきものだが，

筒内で霧化されると共に，一部燃焼に使われていることが

ピストン温度から読み取れる．

６．まとめ

過給ディーゼルエンジンのピストン測温に適した非接触

温度計測システムを導入した．本計測システムがコンパク

トで従来リンクシステムと同等の精度を有し，高回転域の

長時間計測が可能な耐久性を有していることを示した．

本計測システムを用いてエンジン単体でピストン温度

計測をおこない，運転パラメータの変化がピストン温度へ

及ぼす影響を定量的に把握した．また低負荷から高負荷ま

でエンジンの運転条件に対するピストン温度マップを作成

し，ピストン温度コントロールによる燃費向上の可能性を

示した．

本計測システムを実車に搭載し，NEDCモード中のピス

トン温度変動と，DPF再生中の温度測定をおこない，比較

することができた．

今後は本計測システムの耐久性，搭載性という特徴を，

エンジンの熱マネージメントを始め車両全体の高効率化に

向けて活用することが期待される．
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技術紹介

V10 500 馬力エンジンの開発
－高出力と環境性能の両立技術－

Development of V10 500-HP Engine
– Technologies for High-performance and Low-emission Clean Powertrain –

奥　山　高　弘＊	 福　澤　　　毅＊	 橋　本　　　朗＊

Takahiro OKUYAMA Takeshi FUKUZAWA Akira HASHIMOTO

要　　旨

スーパースポーツカー用に開発した V10	 500 馬力エン

ジンの環境対応技術を紹介する．高出力と低燃費の両立の

ために高出力型DOHC	 i-VTEC機構に気筒休止機能を追

加した新たな動弁系を開発した．高出力と低エミッション

の両立のために，エキゾーストマニホールド（エキマニ）は

ロングタイプとし，排気浄化システムとして２ベッド	直下

キャタライザ（CAT）と床下CATを配置し，排気２次エア

システムを採用した．失火検知対応には，筒内圧検出シス

テムを採用した．これらの技術により，競合車中トップク

ラスの出力性能と時代の要求に応える高い環境性能を両立

することができた．

ABSTRACT

This article introduces environmental support 
technologies for the V10 500-HP engine that was 
developed for use in super sports cars . A new 
valve assembly was developed that adds a cylinder 
deactivation function to the high engine performance 
DOHC i-VTEC mechanism in order to achieve a 
balance between high engine performance and fuel 
economy. In order to achieve a balance between 
high engine performance and low emissions, the 
exhaust manifold was made a long type, a two-bed 
closed couple (CC) catalyst (CAT) and an under-
floor (UF) catalyst  were configured as the exhaust 
emissions control system, and a secondary air system 
was adopted. Misfire detection was supported by the 
adoption of a cylinder pressure sensor system. These 
various technologies enabled achievement of a balance 
between high output performance at the top of its 
class among competing cars and high environmental 
performance that responds to the demands of the 
times.

１．はじめに

V10	 500 馬力エンジンは，NSX 後継車への搭載を予定

して 2004 年末より開発を始めたが，リーマンショック後

の世界同時不況の影響を受けて 2008 年末に開発中止と

なった．ここでは，ほぼ開発を終えていたこのエンジンの

主要技術を２部に分けて紹介する（１）．本稿では，エンジン

の概要と時代の要求である環境性能への対応技術について

述べる．

２．開発のねらいと目標

2.1. 開発のねらい
本エンジンの第１のねらいは，NSX後継となるスーパー

スポーツカーの商品魅力の核として圧倒的高出力でユーザ

を満足させることである．一方，Hondaエンジンラインナッ

プの頂点に立つフラッグシップエンジンとして，時代の求

める環境対応においても企業としての責任を果たさなけれ

ばならないと考えた．このような観点から本エンジンの開

発のねらいを，異次元の加速を生み出す「出力性能」と時代

の要求に応える「環境性能」の両立と定め開発を進めた．

2.2. 開発目標
開発の最初に定めた目標を下記に，その位置づけを Fig. 

1に示す．

（１）	出力	 500 馬力以上

（２）燃費	 米国 Gas	Guzzler	Tax 規制クリア

（３）	排出ガス	 カリフォルニア州LEV2-ULEV適合
＊四輪R&Dセンター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_7
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３．エンジン骨格概要

気筒数と給気方式は，Honda エンジンのフラッグシップ

にふさわしいということを念頭に置き，歴代の Honda	 F1

エンジンを代表する V型 10 気筒（V10）自然吸気（NA）エ

ンジンとした．気筒当たり排気量は，高出力 NA エンジン

として馬力とトルクのバランスの優れる 500	 cm3 とし排気

量を 5.0	L と定めた．エンジン骨格としての最大排気量は，

将来の発展性を考慮し 5.5	L とした．Bank 角については，

エンジンバランス，全気筒運転と気筒休止運転の切換え時

のNV段差フィーリング，エンジンルームパッケージ，V8

との生産機械共通性などを考慮し，すべてに優れる 90 度

不等間隔爆発（クランクピンオフセット無し）を採用した．
Table 1に本エンジンの主要諸元を示す．

４．高出力と低燃費の両立技術

高出力と低燃費の両立を図るため，高圧縮比化による燃

焼効率向上と，チタンコンロッド採用に代表される構成部

Fig. 1   Competitiveness of power, fuel economy and exhaust emissions
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Table 1   Engine specifications 品の軽量化による機械損失低減をおこなうとともに，可変

シリンダシステム（Variable	Cylinder	Management	System:

VCM）を採用し，新たに気筒休止運転を含む 3- s t a g e	

VTEC動弁系機構（3-stage	VTEC	VCM機構）を開発する

ことで，米国Gas	Guzzler	 Tax 規制ラインを上回る 22.8	

mpg の低燃費を達成した．		

4.1. 3-stage VTEC VCM 機構
バルブタイミングおよびリフトを，低回転，高回転，気

筒休止の３段階に切換えるDOHC	４バルブ機構を新たに

開発した．量産機種との主要諸元比較を Table 2に示す．

（１）基本構造
Fig. 2にロッカアームの構成を示す．気筒休止をおこな

わず常時燃焼運転される Bank1 は，従来からある高出力

型DOHC	VTECと同様の 2-stage 機構である．Bank2 は，

Bank1 の VTEC機構に二つのロッカアームと休止切換え

シンクロピストンを追加し，気筒休止を可能にした機構で

ある．バルブの作動と休止の切換えは，低回転域での切換

え応答性を重視し，油圧により分離，連結する「油圧－油圧

切換方式」とした．

Bank 1 Bank 2

For high-speed
To valveTo valve 

Synchronized piston (VCM)

For low-speed

Synchronized piston 
(High-speed)

For low-speed

Oil pressureOil pressure

2-stage VTEC 3-stage VTEC VCM

Oil pressure Spring

Fig. 2   Components of rocker arm
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Ex
In

Idle
Deceleration

Running

6500900069008500Max. engine speed (rpm)
––VTC
––

–
VTEC

–––
–

––
VCM

4444
Number of valves

per cylinder

3-stage VTEC 
VCMVTECVCM3-stage VTEC

VCM

SOHCDOHCSOHCDOHC
Valve train

L4L4V6V10Cylinder configuration
LDA-MF5F20CJ35Z2–Engine code

Table 2   Valve train specifications

Fig. 3に 3-stage	VTEC	VCM機構の部品構成を示す．

Bank2 では，従来のVTEC用の構成に対し，低回転用と休

止用の２本の油路と，その油圧の切換えをおこなう３方弁

スプールバルブを追加した．

（２）作動メカニズム

始動および低回転時の油圧とシンクロピストンの作動状

態を Fig. 4(a)に示す．青色で示す油圧により休止切換えシ

ンクロピストンが移動しバルブステム上にあるロッカアー

ムが，低回転用カムに駆動されるロッカアームと連結しバ

ルブは低回転用カムで駆動される．

この状態で赤色の油圧を加えると Fig. 4(b)に示すよう

に高回転用シンクロピストンが移動し，バルブステム上に

あるロッカアームと高回転用カムで駆動されるロッカアー

ムが連結し，バルブはリフトの高い高回転用カムで駆動さ

れる．
Fig. 4(a)の状態で青色の油圧を緑色の油圧に切換える

と，休止切換えシンクロピストンが移動し，バルブステム

3-hole rocker-arm shaft

Bank 1: 2-stage VTEC

Bank 2: 3-stage VTEC VCM

Spool valve
(VCM)

Spool valve
(VTEC)

Low-speed High-speed

Cylinder deactivated

Spool valve
(VTEC)

(c) Cylinder deactivated(a) Low-speed (b) High-speed

上にあるロッカアームと低回転用カムに駆動されるロッカ

アームが分離し Fig. 4(c)に示す気筒休止状態になる．

4.2. VCM 作動領域
本エンジンの VCM は主にスロットル開度の情報を基

に，車速，エンジン回転数，エンジン油温，ギヤ段等からク

ルーズ走行状態や減速，アイドル状態であることを判断し
Fig. 5に示すように片Bank 気筒を休止し５気筒運転に切

換えている．また，環境を配慮し触媒温度等の排気ガス低

減システムが切換えに適切な状態であるかの判断も同時に

おこなっている．

切換え時のトルク段差によるドライバビリティ低下の

改善には，既にV6	VCMで採用しているVTEC機構の切

換え応答性の精度向上や点火時期制御（２），（３）に加え，Bank

別の吸入空気量制御を採用することによりトルク段差の無

いスムーズな切換えをおこなっている．

4.3. VCM の燃費向上効果
本エンジンでは気筒休止運転中は，休止側 Bank のすべ

てのバルブを着座状態で停止することによりポンピングロ

スおよびバルブ駆動ロスが低減する．さらに運転側 Bank

についてもスロットル開度が増大することによりポンピン

グロスが低減する．

またマルチエンジンの特性を活かしアイドルを気筒休止

Fig. 3   Components of 3-stage VTEC VCM Fig. 4   Operating principle of 3-stage VTEC VCM
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とし，大排気量であるため気筒休止運転中のエンジン出力

を大きくできるため，アイドルから約 100	mph（160	km/h）

までの幅広い速度範囲での気筒休止運転が可能となった．

EPA	LA-4/Hwy モードの気筒休止状態での運転領域を
Fig. 6にピンク色で示す．LA-4 モードで 68％，Hwy モー

ドで 91％の気筒休止頻度であり，コンバインモード燃費

の向上効果は，13％（全気筒運転比）であった．

５．高出力と低エミッションの両立技術

高出力と低エミッションの両立を図るため，まずエンジ

ン単体における燃焼室形状の最適化により未燃ガス低減を

おこなうとともに，Valve	Timing	Control（VTC）を使った

始動時遅角制御やフューエルインジェクション方法の最適

化により，フィードエミッションの低減を図った．

フィードエミッションのCATによる浄化性能を向上さ

せる上では，冷間始動時に触媒温度を短時間で上昇させる

ことが重要で，低エミッションを目標とするには，CATの

上流にあるエキマニのヒートマスを低減するため，これを

なるべく小さく軽く設計する必要がある．しかし出力性能

を重視する本エンジンでは 5-1 集合タイプの大きなロング

エキマニが必要であり，排気浄化システムは Fig. 7に示す

ように，エキマニの直下に２ベッドタイプの三元触媒（Fig. 

8）を配置し，床下に１ベッドタイプの三元触媒を配置する
とともに，触媒温度を上げるための排気２次エアシステム

を採用した．

Fig. 5   Operation of VCM
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5.1. フィードエミッション浄化技術
エキマニのヒートマスを低減するため，その製法を多数

の曲がったパイプを溶接するものから薄板パイプを曲げ成

型するハイドロフォーミングに変えて，部品点数を減らし

軽量化した．

直下触媒のフロントベッドには，温度上昇の早いメタル

担体を採用した．

これらにより Fig. 9および Fig. 10に示すように，LA-4

モード初期段階の触媒温度は始動後 20	 sec 後に 250	℃を

達成しV6エンジンのLEV2-ULEV車と同等となった．

5.2. 燃費向上との両立技術
燃費向上のために気筒休止運転を長時間おこなうと，休

止 Bank 側の触媒温度は低下する．全気筒運転時のエミッ

ション浄化性能を確保するためには，休止 Bank 側の触媒

は活性状態を保つことが必要であり，触媒温度の低下が早

いと不活性までの時間が短くなり，気筒休止運転時間が制

限されて燃費向上率が低下する．

そこで，直下触媒のリヤベッドには，保温性能に優れた

セラミック担体を採用することで触媒温度低下を抑制し，

約 320	℃の活性温度を長時間保持して燃費向上との両立

を図った．
Fig. 11に，LA-4/Hwy モード中に休止Bank 側の触媒温

度が活性状態を維持している状態を示す．
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Fig. 11  Relationship between VCM and catalyst temperature

６．失火検知技術

全世界環境対応をおこなうためには，失火検知への対応

が欠かせないが，10 気筒の複数気筒失火判定を全パター

ンで検知するには，従来のクランク角速度変動を用いた検

知手法では膨大なソフトウェア開発が必要となるため，本

エンジンでは適応演算を用いた筒内圧検出システム（４）の

特徴を活かしノッキング検知も失火検知と合わせて対応で

きるシステムとした．

6.1. システム構成
システムの構成は Fig. 12に示すように，筒内圧センサ

および，筒内圧ユニットで構成しており，Engine	Control	

Unit（ECU）に Controller	Area	Network（CAN）でデータ転

送する構成とした．

筒内圧ユニット内部では，センサの信号を電圧に変換

した後，ADコンバータでデジタル信号に変換し，Central	

Processing	Unit（CPU）に取り込んでいる．また，クランク

パルスとシリンダパルスを基に CPU内部で各クランク角

での筒内圧を演算している．100	MHz の CPUを５気筒ご

と（Bank 別）に用い，ADコンバータは，50	 kHz サンプリ

ングとした．その結果，8000	 rpm 以上まで，クランク角 1	

deg ごとに筒内圧の測定が可能となった．

失火検知とノッキング検知では，それぞれの波形取得に

必要な周波数フィルタリング処理が異なるため，CPU 内

部でデジタルフィルタ処理を用い，最適な圧力波形として

演算処理をおこなっている．

6.2. 筒内圧センサの構造
筒内圧センサの設置は動弁系およびバルブレイアウトへ

の影響を最小限とするため，Fig. 13に示すようにプラグと

シリンダヘッドの間に共締めする構造とした．
Fig. 14にセンサ構造を示す．基本構成は圧電素子を筒状

のハウジングに組み込み，シリンダヘッドとプラグ間のひ

ずみをセンシングする簡素な座金構造とした．圧電素子に

はチタン酸鉛（PbTiO3）を用いた．

6.3. 適応演算によるセンサ出力補正
チタン酸鉛（PbTiO3）の基本的な特性として圧電定数が

温度変化により，大きく変化することは一般的に知られて

CAN network

Cylinder pressure unit

Cylinder pressure
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Cylinder pressure
sensor #6 - #10

Cylinder position sensor

Crank position sensor

Engine Control Unit

Charge
AMP CPU

CPU

LPF ADC

Charge
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Fig. 12  Cylinder pressure unit configuration
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いる．また自動車エンジン用の筒内圧センサとして使用す

るためには，その他さまざまな特性変化に対応する必要が

ある．

本エンジン使用環境下でのセンサ特性の変化率は

+120％から－80％と大きく，センサ出力をそのままでは

使用できないため，筒内圧ユニット内部にて適応演算に

よる出力補正をおこなっている．その手法の概要を下記

に示す．

（１）	運転状態から，演算にてモータリング圧力を推定

する．

（２）	演算で求めたモータリング圧力と実際に計測した

モータリング圧力が一致するようにマッピングをお

こない，規範圧力としてECUに格納しておく．

（３）	圧縮工程中の筒内圧は，主に吸入空気量で求まり，そ

の後の失火および燃焼には影響されない．そこで（２）

で求めた規範モータリング圧力に，センサ信号を一致

するようにサイクルごとに補正し，クランク角ごとの

安定した推定筒内圧を得る．

6.4. 失火検知
補正処理をおこなった後の筒内圧波形は，正常燃焼時は

燃焼に伴い圧力が上昇するが，失火時はユニット内で演算

Ignition coil

Spark plug

Cylinder pressure
sensor

Housing

Terminal

Gasket

Piezoelectric
element

Fig. 13   Installation of cylinder pressure sensor

Fig. 14   Cylinder pressure sensor structure

されたモータリング圧力と一致する．この特性を利用し燃

焼区間の筒内圧波形とモータリング圧力波形の比率を求め

ることにより，燃焼によるエネルギーの発生の有無，すな

わち失火状態の判定が可能である．
Fig. 15に同一運転状態時の燃焼および失火時の波形を

示す．この結果，V10 エンジンでの全回転領域，使用環境

条件にて 100％の失火検知性能を達成することが可能と

なった．
Fig. 16に実機での１気筒連続失火時の検知性能の一例

を示す．赤色で示す正常燃焼時に対して，青色が１気筒連

続失火状態であり，失火の判定が可能となっている．

6.5. ノッキング検知
気筒ごとに筒内圧を計測するセンサを配置しているた

め，ノッキングの検出にも有利である．従来のノックセン

サと筒内圧センサのレイアウトの比較を Fig. 17に示す．
Fig. 18に波形処理の様子を示す．ノッキングが発生する

と，筒内圧にノッキングによる圧力変動波が加わる．そこ

で，バンドパスフィルタを用いノッキングによる圧力変動

波の周波数のみを取り出すことで，ノッキングの検出をお

こなう．前述のようなセンサ配置と波形処理の結果，安定

したノッキング検出が可能となった．
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７．まとめ

スーパースポーツカー搭載の 500 馬力クラスマルチエン

ジンとして過去に例のない下記の環境性能目標を達成した．

（１）	燃費	 米国 Gas	Guzzler	Tax 規制クリア

（２）排出ガス	 カリフォルニア州LEV2-ULEV適合

エンジンを愛するものにとってNA高回転マルチエンジ

ンは変わらぬ憧れであり，本開発にたずさわれたことは大

きな喜びであった．また環境性能目標を，今までに例のな

い高い設定としたのは，新しい時代の要請にこたえるエン

ジンを作りたいという強い思いからであった．本稿が，そ

のようなエンジンの今後の発展の一助になることを願う．
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技術紹介

V10 500 馬力エンジンの開発
－高出力化とその信頼性保証技術－

Development of V10 500-HP Engine
– Technologies for High Performance and Reliability –

奥　山　高　弘＊	 中　田　　　真＊

Takahiro OKUYAMA Makoto NAKADA

要　　旨

スーパースポーツカー用に開発した V10	 500 馬力エン

ジンの出力と信頼性に関する技術を紹介する．500 馬力を

超えるハイパワーを実現するため，吸排気の気筒間干渉の

徹底した低減を図り，レーザクラッドバルブシートを採用

した．スポーツカーにとって出力と同様に重要なハイレス

ポンスのために気筒別独立スロットルを採用し，主運動系

部品には徹底した軽量化をおこなった．信頼性保証につい

ては，本エンジンが搭載を予定していた NSX 後継車の使

われ方を考察し，サーキット走行を含めた全領域の保証を

おこなえるテスト基準を実走データをもとに定め実施し

た．以上により，目標とした魅力ある走りを，あらゆる場

面で安心して楽しめるエンジンができ上がった．

ABSTRACT

This article introduces technology related to the 
power output and reliability of the V10 500-HP engine 
developed for use in super sports cars. In order to 
achieve high power exceeding 500 HP, thoroughgoing 
measures were taken to reduce interference of intake 
air and exhaust air between cylinders, and laser clad 
welded valve seats were adopted. Individual throttles 
were adopted for the purpose of high response, which 
is of similar importance to power output for sports 
cars, and comprehensive weight reductions were made 
in major moving parts. As to reliability assurances, an 
examination was made of how the successor vehicle 
to the NSX, which was slated to have this engine 
mounted in it, would be used. Test criteria were 
formulated on the basis of actual running data to 
enable issuance of a guarantee in all areas, including 
running on the circuit, and testing was carried out. 
The above measures produced an engine that would 
allow enjoyment of running with the high degree of 
attractiveness set as an objective and with a sense of 
security in all situations.

１．はじめに

V10	500 馬力エンジンの主要技術を２部に分けて紹介し

ている（１）．本稿では，高出力化とその信頼性技術について

述べる．

スーパースポーツカーはサーキットを一般車と比較して

異次元のハイスピードで走った時にその真価を発揮する．

NSX後継車に搭載を予定していた本エンジンは，そのよう

な走りの楽しみを提供するため，レーシングエンジン並の

高出力とハイレスポンスを備える必要があった．また高出

力スポーツカー用エンジンであるがために本エンジンの信

頼性保証にあたっては，一般車用エンジンと異なる考え方

や技術を投入する必要があった．以下にそれらの技術を紹

介する．

２．出力性能

2.1. 高出力技術概要
出力特性を Fig. 1に，主要諸元を Table 1に示す．	

高出力化のためには，吸排気効率の向上，熱効率の向上，

フリクションの低減が重要であり，以下にこの順番で本エ

ンジンの採用した技術を紹介する．

本エンジンの吸排気全体レイアウトを Fig. 2に示す．吸

気系は気筒間干渉を低減するため左右 Bank 独立とし，イ

ンテークチャンバ容量は，気筒別独立スロットルの採用に

より大容量にしてもレスポンスが低下することがなくなっ

たので，出力ダウンのない十分な大きさの容量を設定し

た．排気系も気筒間干渉を低減するため左右 Bank 独立と

した．エキゾーストマニホールドは 5-1 ロング形状とし，

＊四輪R&Dセンター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_8
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５本集合部には Fig. 3に示すGT	chamber と名付けたロス

トワックス製法によるステンレス製チャンバを設け，気筒

間干渉を低減させた．このように吸排気の気筒間干渉を徹

底して低減させたほか，レーザクラッドバルブシートを採

用し，吸気ポートのバルブシート近傍の形状をリファイン

し吸排気効率をさらに向上させた．

熱効率向上のためには，細軸プラグおよびアルミスリー

ブを採用し燃焼室およびウォータジャケット形状を最適化

することにより圧縮比を 12.3 とした．

フリクション低減のためには，主運動系部品に徹底した

軽量化をおこなうとともに，シリンダブロックに設けた気

筒間連通穴やシリンダヘッドからクランクケースへのオイ

ル戻し通路レイアウトのリファインをおこなった．

2.2. レーザクラッドバルブシート（LCVS）
出力向上のための主要技術の一つである LCVS につ

いて説明をおこなう．Honda	 F1 エンジンで採用していた

LCVS（２）は粉末金属を溶接してバルブシートを形成するた

め，従来の圧入シートと比べシート材をバルブ着座部まわ

りの小さな領域に限定することができ，バルブ径の拡大が

可能である．本エンジンでは直径を 0.7	 mm 拡大すること

ができた．

圧入シートにおいては，バルブシートのバルブ着座部の

回転加工形状と鋳造されたポート形状を回転加工でつなぐ

のが一般的である．一方LCVSを採用したHonda	 F1 エン

ジンでは，バルブシートのバルブ着座部からポート全体を

３次元最適形状に連続加工して，高い流量係数を持つポー

トを安定的に供給していた . 本エンジンでは，吸気側のバ

ルブシートのバルブ着座部の回転加工形状と鋳造された

ポート形状をつなぐ加工を Fig. 4に示すような３次元の

ファンネル形状でおこなうことで，流量係数の安定的向上

を図った．

Table 1   Engine performance specifications
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Fig. 1   Engine performance

Fig. 2   Engine inlet and exhaust L/O

Fig. 3   Exhaust manifold and GT chamber
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3D funnel shape

Fig. 4   Funnel shape of LCVS



－ 51 －

V10 500 馬力エンジンの開発　－高出力化とその信頼性保証技術－

LCVS 採用によるバルブ径拡大およびファンネル形状

加工により，18	kWの出力向上が確認できた．

3．レスポンス向上技術

サーキットをより速く走行する条件の一つは，高出力で

あるが，スロットル（TH）の開閉に応じたエンジン回転の

上昇下降レスポンスが良いことも重要なポイントである．

このため従来よりレーシングエンジンでは，TH バルブ下

流の吸気管容量が小さいことによりレスポンスが向上する

気筒別独立 THが採用されており，本エンジンもこの機構

を採用した．無負荷のスナッピング時に測定したレスポン

ス性能結果を Fig. 5に示す．

気筒別独立THは前述のようにレスポンスを良くするこ

とができる反面，低流量域の微小な吸気量のコントロール

が難しく，気筒別の THバルブの開度差に起因した気筒間
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Fig. 5   Engine response Fig. 6   Schematic diagram of throttle system

の AF 差が発生しやすい．AF 差があると排出ガス規制へ

の適合が難しくなるため Fig. 6の模式図に示すような構成

としてこれを抑制した．以下にこれを説明する．

（１）	気筒別に設けるTHは主に大流量域の吸気量制御をお

こなうこととし，セカンダリTHと名付けた．

（２）	アイドルを含めた低流量域の吸気量制御は気筒間AF

差を低減させるため各Bank の５気筒分を一つのTH

でおこなうこととし，プライマリ TH と名付け，両

Bank に設置した．

（３）	パージおよびPCV回路は気筒休止しない（１）Bank1 だ

けに設置した．

上記の構成で実際に設計した部品の Bank1 側のモデル

が Fig. 7(a)である．Bank2 側には，これと対称形状に同様

の部品を設置した．以下に設計の詳細を説明する．

Fig. 7   3D model of throttle system
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Purge air

Primary throttle

Secondary throttle

Injector
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(a) Parts model
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（１）プライマリTH

ボア径をφ 38 とし最大流量は米国の一般走行を概ねカ

バーできる 1450	L/min とした．また Fig. 8に示すように

プライマリTHが全開になるまではセカンダリTHが開か

ない設定として，一般走行域での気筒間 AF差を極力低減

させた．

（２）セカンダリTH

気筒別のTHボデーをインジェクタベース（INJ ベース）

にボルト締結する構造とした．TH を動かすアクチュエー

タはセンタボアに配置し，となり合う TH 間を，リンクで

連結した．

各気筒の THにはリターンスプリングを設定し，戻し機

構に故障が発生した場合THが全閉に戻る設計とした．

（３）INJ ベース

プライマリTHからのエア通路は，Fig. 7(b)に示すよう

に，INJ ベース内のプライマリエアチャンバ（チャンバ）を

通って各気筒のポートにつながるようにした．

Fig. 8   Throttle open pattern

Fig. 9   Primary air passage and inlet port
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Fig. 10   Air flow analysis of primary air passage

吸気ポートへのプライマリエアの導入口は，燃料噴射

フォームに影響しないように INJ の上流の Fig. 9に示す位

置に設けた．

プライマリ TH からチャンバまでの通路形状設定に当

たっては気筒間 AF差を低減するために，各気筒への空気

の流れを均等にすることと，パージガスをエアに均質に混

合することが重要である．Fig. 10は，各気筒への空気の流

れを均等にするためにおこなった CAE の一例で，エア通

路がチャンバに合流する位置を適切に設定することにより

合流位置から左右への空気の流れが均等になったことを示

している．

４．主運動系部品の軽量化

主運動系部品の軽量化は，慣性力が低減することから出

力およびレスポンスの向上に有効であり，またクランクの

ピン径，メインジャーナル径が小さくなることからフリク

ションが低減し燃費も向上する．以下に本エンジンで実施

した軽量化について述べる．

4.1. ピストン
鍛造ピストンを採用し，熱応力 CAE による各部肉厚の

最適化およびピストン挙動 CAE によるスカート面積最

小化をおこない軽量化を図った．Fig. 11はピストン挙動

CAE の結果で，ピストンスカートの剛性とフォームを適

切に設定することにより，その面圧分布が中央部の最大面

圧部から周辺に向かってなだらかに低減する良好な状態と

なっていること示している．	

4.2. コネクティングロッド（コンロッド）
ナットを使わないボルト締めタイプのチタンコンロッド

を採用し (Fig. 12)，鉄に比べて 18％の軽量化を図った．コ

Surface pressure
Low High

Fig. 11   Piston skirt surface pressure distribution 
analysis

DLC coating

Fig. 12   Titanium connecting rod
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ンロッド大端のスラスト受け面には焼き付き対策としてダ

イヤモンドライクカーボン（DLC）コーティングを施し，コ

ンロッドボルトには繰り返し締結でもカジリが発生せずト

ルク係数の安定している二硫化モリブデン系の表面処理を

おこなった．

4.3. クランクシャフト（クランク）
Honda	F1 エンジンで採用していた応力緩和溝を Fig. 13

に示すように最弱のクランクウエブに設定した．これは応

力の高くなるクランクピンフィレット R部周辺の剛性を，

溝を掘ることにより低下させて，変形が同フィレット Rに

集中することを緩和して応力低減をおこなうもので，これ

により応力が７％低減し，クランクピン径を 3	mm 細くす

ることができた．

Groove

Crank pin fillet R

５．信頼性保証技術

5.1. 信頼性保証の考え方
信頼性保証の基本目標は，サーキットにおけるレーシン

グカーのような限界走行から市街地における日常的な走行

までの幅広い使用環境下で必要十分な保証をおこなうこと

である．

一般のエンジンでは想定しない使用環境であるサーキッ

トにおける限界走行の信頼性を保証するため，まず日本の

鈴鹿サーキットやドイツのニュルブルクリンクサーキット

など世界の主要なサーキットでの実際の走行およびシミュ

レーションにより，サーキット走行時のエンジン回転数や

エンジン負荷，エンジンオイル温度などの使用頻度を求め

た．その一例としてニュルブルクリンクサーキットを限界

走行した場合の回転数頻度を Fig. 14に示すが，エンジン

が常に回転限界近くで使われることがわかる．このように

過酷なサーキット走行時の信頼性を保証するための台上耐

久試験モードの一例をFig. 15に示す．この耐久試験はニュ

ルブルクリンクサーキットを最速 LAP で 48 時間走り続

けた場合を模擬したものである．

耐用年数については，サーキット走行から日常の足とし

ての使用まで，幅広い使われ方をしてもUS	ACURAの基

Fig. 13   Stress relief groove of crankshaft
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準を満足できることを目標として開発を進めた．一方，過

剰な耐久性品質は性能を犠牲にすることとなるので，耐久

試験基準の設定に当たっては，実際の公道走行データを元

に十分な検討をおこない，通常のエンジンとは異なる設定

をおこなった．

最初に，ドイツのアウトバーン走行時にユーザが使用す

る出力と回転数の頻度を，エンジンの最高出力で整理した

ものを Fig. 16に示す．左縦軸はドイツのアウトバーンを

一定距離走行する時に必要なエンジンの仕事量を，そのエ
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ンジンが最高出力で一定時間運転した時の仕事量で規格化

した仕事比である．右縦軸はドイツのアウトバーン走行時

の高回転使用頻度であり，横軸はテストした車のエンジン

の最高出力である．エンジン最高出力が高い車ほど，仕事

比および高回転使用頻度が低いことがわかる．

次に，北米の市街地およびハイウェイを一般走行した場

合の回転数使用頻度を走行シミュレーションにて算出し

た．その結果 99％が 3000	 rpm 以下であり，平均回転数は

1800	rpm 程度となることがわかった．

以上の結果に加えて，冒頭のサーキット走行頻度も考慮

し，信頼性保証テスト基準を次の三つの観点で設定した．

（１）エンジン仕事量を基準とした耐久条件の設定
Fig. 16のドイツのアウトバーン走行における仕事比の

傾向からわかるように，エンジンの高出力領域の使用頻度

は最高出力が高い車ほど低くなるので，その点を耐久条件

に反映させる必要がある．このため，通常最高出力でおこ

なっている台上耐久試験の出力条件を，前述した仕事比に

合わせて低く設定した．

（２）高回転耐久条件の設定

高回転領域の使用頻度に関しても，Fig. 16からわかるよ

うに最高出力が高い車ほど低くなるため，高回転の連続台

上耐久時間は通常より短く設定した．一方で前述したよう

にサーキット走行では高回転を多用することとなるので，
Fig. 15で示したような限界回転数での特殊な耐久試験を

追加設定した．

（３）一般公道運転を保証する耐久条件の設定

北米での一般走行では，低回転の使用頻度が高い．これ

はドイツアウトバーンを除く世界のどの国の一般道，高速

道走行にも共通した特徴であり，これに対応するため，動

弁系を代表とするしゅう動部の摩耗に対する評価モードに

対してはその耐久時間を通常より延長した．

以上の信頼性保証の概念をエンジン回転数と負荷の頻度

で現したものが Fig. 17である．以上のようにサーキット

走行，ドイツアウトバーン走行，北米一般走行の各条件に

対応して設定した信頼性保証テスト基準により，本エンジ

Fig. 17   Concept of reliability guarantee

Fig. 18   PV value of crankpin bearing
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ンの使用される全走行領域に対して必要にして十分な信頼

性保証ができるようになったと考える．

5.2. クランク給油仕様
特にサーキット走行の信頼性を保証する上で重要なクラ

ンク給油の仕様設定について述べる．

はじめに，本エンジンの負荷の位置付けを示すため，

レッドゾーン近傍でのクランクピンベアリングにかかる

PV値を量産エンジンとの比較で Fig. 18に示す．本エンジ

ンの PV値は最も高い位置付けとなっており，信頼性保証

のため新たな技術が必要であった．

本エンジンのクランクピン給油レイアウトは，一般的な

メインジャーナルからの給油とした．開発の当初は，レー

スで多く用いられているセンタ給油システムでスタートし

たが，後述する Fig. 21に示すように，エアレーションに対

するタフネスが不足していたため，オイル量管理が厳密で

ない量産車輌には不適切と考え取りやめた．給油レイアウ

トの特徴として Fig. 19(a)に示すように，クランクのメイ

ンジャーナルに設置した給油穴からクランクウエブに設置

した給油穴へ分岐するポイントをなるべく外周寄りに設定

することで，遠心力による圧力損失分を低減させた．さら

に Fig. 19(b)に示すようにメインジャーナルに設置した給
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S2000

P
V

 (M
P

a·
m

/s
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1100

(b) Modified orifice 
     of main journal

(a) Layout of main journal 
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Fig. 19   Layout of crankshaft oil circuit
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油穴にクランク軸受から来たオイルが流入する部分の形状

をリファインして回転方向へ開口部を広く設けることによ

り，掻き込み効果による油圧および油量の向上を図った．

このことにより Fig. 20に示すようにクランクピンベア

リング直前の油圧は平均で 1.2 倍，最小で 2.0 倍に向上し，

クランクピンベアリング温度は約 10	℃低下した．

さらに Fig. 21に示すようにエアレーション発生に対し

ても本クランク仕様は有利であることが確認できた．本

データはクランク前のメインギャラリにエアを吹き込み，

その時のメインギャラリの油圧とクランクピンベアリング

直前の油圧の変化をエアレーション率とともに測定したも

のである．本エンジンの油圧を示す青線を例に説明すると

Ａ点がエアレーションゼロの時のメインギャラリの油圧

（横軸）とクランクピンベアリング直前の油圧（縦軸）を表

し，エアレーションを増加させた時に油圧は，青線上を左

に移動する．本クランク仕様はエアレーションを増加させ

た時のクランクピンベアリング直前の油圧低下が少なく，

限界条件での信頼性が高いことがわかる．

5.3. プラグ外側電極折損対策
最後に，前項でふれたサーキット限界走行を保証するた

めの高回転耐久試験で問題となったプラグ外側電極折損対
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策について紹介する．従来からプラグ外側電極折損の原因

のひとつとして高回転領域における吸排バルブ着座時の衝

撃力による振動がプラグに伝わることが考えられてきた

が，これを定量的に表現した例は少なかった．今回は，本

事象に対する適切な対策をおこなうため定量的な把握が必

要であると考え，バルブ着座時の衝撃力によりプラグ座面

に発生する振動の測定と，200	 kHz の高周波までを考慮し

たプラグ外側電極折損部の応力の測定を実施した .
Fig. 22(a)に高回転時のバルブリフト特性とモータリン

グ運転時のプラグ座面振動を表す筒内圧検出システム（１）

の出力値，Fig. 22(b)にバルブリフト特性とプラグ外側電

極折損位置の応力値を示す．これらより，バルブ着座時の

衝撃によって振動が発生し，それに同期してプラグ外側電

極に応力が発生していることが確認できる．Fig. 23に Fig. 

22(b)の応力波形を周波数（PWR）解析した結果を示す．
Fig. 23より応力成分としては 20	 kHz から 60	 kHz 付近の

周波数成分が支配的であることがわかった．また CAE に

よって求めたプラグ外側電極の共振周波数は，第１共振周

波数が約 20	 kHz	，第２共振周波数が約 60	 kHz であった．

以上からバルブ着座による加振力によりプラグ外側が共振

現象を起こし折損を招いていることが確認された．対策と

してカムプロフィル変更を検討したが出力ダウンが生じ

Fig. 20   Oil pressure at end of crankpin Fig. 21   Toughness of aeration

Fig. 22   Analysis result of spark plug ground electrode
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るため，プラグ外側電極の形状を変更し共振周波数を上げ

る対策をとることとした．この変更により第１共振周波数

が約 3	 kHz，第２共振周波数が約 12	 kHz	増加することを

確認した．Fig. 24(a)に形状変更前後の応力測定結果，Fig. 

24(b)に (a)の波形の周波数解析結果を示す．形状変更後は

応力の周波数が高周波側へと移動しており，応力振幅も減

少していることが確認でき，対策品での耐久試験でも折損

の発生は無かった．
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Fig. 23   Frequency analysis of spark plug ground 
electrode stress

Fig. 24   Analysis result of before and after shape 
change
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６．まとめ

出力と信頼性に関し下記を達成した．

（１）	高出力	 405	kW（550	PS）を達成

（２）	ハイレスポンス	 カリフォルニア州LEV2-ULEVに

対応した気筒別独立スロットルを

開発

（３）	軽量化	 材料変更およびCAEによる形状最

適化により主運動系部品を徹底軽

量化

（４）	高信頼性	 サーキット走行，一般走行双方につ

いて実走データに基づく耐久テス

トを実施し，十分な信頼性を実証

以上の結果，サーキットでは一般車と比較して異次元の

レーシングカーのような走りを楽しみ，高速道や街中では

日常の移動の足として一般車と同じように使うことのでき

る，高出力と高信頼性を両立したエンジンを開発すること

ができたと考える．
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Methodology for Vehicle Crashworthiness
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ABSTRACT

The automotive industry continues to face the challenge of developing efficient side body structures that help 
to reduce the risk of injury to occupants in collisions. The B-pillar, Roof, and Side Sill are key structural members 
that help reduce the risk of injury to the occupants during a side impact crash event. This study used a simulation-
based global optimization method to find optimum thickness for the B-pillar, Roof, and Side Sill components 
considering baseline material specification and vehicle performance in the IIHS SICE (Side Impact Crashworthiness 
Evaluation) and FMVSS 216 (Roof Crush Resistance) safety tests.

Fifteen design variables were defined by selecting structural members from a unibody vehicle design. The 
objective of the optimization was to find the most efficient distribution of mass for the structural members that 
are vital for the occupant safety.  Automated simultaneous simulations were conducted using a global optimization 
method called Self-Adaptive Evolution. This methodology resulted in a 11% increase in occupants survival space (or 
decrease in occupant compartment intrusion), and 1.7% reduction in total mass compared to the baseline structure.  
Also this optimization result met the FMVSS 216 roof crush resistance requirement.

1. Introduction

Government and insurance inst i tut ions have 
introduced many safety standards with the intent to 
help reduce the risk of serious and fatal injuries to 
occupants during side impact crashes. To achieve a 
desired crashworthiness, the auto industry focuses on 
developing better vehicle side body structures that help 
reduce the risk of injury to occupants in collisions.  
When considering safety standards in development, 
available design and test technologies only allows 
the engineer to design and tune the vehicle side 
structure to each test mode separately.  However, this 
can be inefficient and somewhat imprecise since it 
requires a lot of design time and experience to find an 
appropriate strength and balance for the side structure. 
Still the engineer may not find the optimum structure 
respect to weight and strength. 

A new simulation-based structural optimization 
method was developed to help design the structure 
more e ffic ien t ly cons ider ing the c rash modes 
simultaneously. This method was validated during 
the initial phase of side structure development for 
2011 Odyssey. The objective was to find the optimum 
thickness for the side structural members that would 

help to reduce the risk of injury to occupants in 
collisions and meet the requirements of the Side 
Impact Crashworthiness Evaluation (SICE) and Federal 
Motor Vehicle Safety Standard (FMVSS) No. 216, 
Roof crush resistance modes. These modes were 
selected since they are the most dominant for side 
impact crashes. 

The numerical optimization method used was 
Self Adaptive Evolution (SAE).  This is a global 
optimization algorithm(1) in which the results are not 
dependent on a starting point, such as it is in the 
gradient-based methods.   

Furthermore, iterations are calculated in parallel 
and tend to converge to a global optimum. 

Generally, global optimization methods require a 
large number of simulations and dedicated computer 
resources. To facilitate this, computer resources at the 
Ohio Supercomputing Center (OSC) were used. 

2. Side Impact Crash Modes

Roof crush res is tance and SICE s imulat ion 
m o d e l s  w e r e u s e d s imul taneous ly to find the 
optimum gauges for the side structure (Fig. 1). 

Total mass of these parts, shown in Fig. 2, was 
＊HONDA R&D AMERICAS, INC.
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36.93 kg. These parts were selected primarily based 
on their direct contribution to withstand the side crash 
modes. Part size was a secondary factor since more 
mass can be taken out from larger structural members. 
The objective of this study was to find the optimum 
thickness to the structural members that would meet 
the target force level and occupant survival space 
for roof crush resistance and SICE crash modes 
respectively. 

3. System Workflow

Figure 3 shows the optimization workflow(2) that 
was developed using OPTIMUS software. This is a 
fully automated workflow that varies the thickness of 

Fig. 1   Simulation models
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1.6 mm/JSC590

1 mm/JAC270

1.6 mm/JAC590

1.6 mm/JAC440

1 mm/JAC270

1.4 mm/JAC270

1.2 mm/JAC590
1.4 mm/JAC590

1.6 mm/JSC980

1.6 mm/JSC590

(6)

(2)

(5)

(9)

(8)

(12)

1.0 mm/USIBOR

1.6 mm/JSC980

1.6 mm/JSC590

(13)

(15)

(14)

(10)(11)

(4)
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Fig. 2   Side structural members selected for optimization

the side structure, simulates the two crash modes, and 
extracts the roof crush resistance force and survival 
space. 

Using this workflow, many simulations were run 
successfully. OPTIMUS easily interacts with other 
software that control the simulation submission process 
and can incorporate user scripts, which is essential 
since some of the simulations required extracting 
complex results. For this study, a separate script was 
written to extract the occupant survival space from the 
SICE simulation. All the simulations were done using 
LS-DYNA(3) software. The OSC was used to process 
the 200-plus simulations that were needed to complete 
this optimization.
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4. Optimization

The noisy, non-linear nature of crash analysis 
reduces the use of gradient-based optimization methods; 
therefore, a global optimization method called SAE was 
selected to drive the optimization. The SAE strategy is 
directly based on absolute valued vectors when dealing 
with continuous parameter optimization studies. The 
algorithm is a multi-recombinant scheme based on 
a population of designs and its strategy is to imitate 
biological mutation and selection(4). Designs with the 
best fit from the current total population will be selected 
as the parents for the next generation. The multi-
recombinant method used here selects multiple parents 
to generate one offspring, and mutation is independently 
applied to each design so the old generation produces 
a new generation. The new generation’s fitness is then 
calculated and new offspring are made. The algorithm 
has convergence criteria and, for certain ranges, 
algorithm parameter values have been determined for 
improved performance. 
Objective: Minimize total mass of the selected parts.
Constraint 1: Roof crush resistance force has to be 
greater than 66400 N
Constraint 2: Distance from center of the vehicle to 
B-Pillar Inner has to be greater than 551 mm for 
SICE.
Occupant  survival space is calculated as   551 - 435 
= 116 mm
Where 435 mm is the distance from center of the 
vehicle to the center of driver seat cushion, which is a 
constant. 

Thickness of the parts varies between 0.7 and 2.3 
mm. 

Number of Simulations required is calculated as

Number of Load Cases (Roof-Crush and SICE)
 × Population Size (number of simulations for each 

generation) 
× Number of generations, 

Therefore total number is 2 × 15 × 8 = 240 
simulations. 

Table 1 shows the baseline results compared to the 
target.

5. Optimization Results

Ta b l e  2  s h o w s  t h e  r e s u l t s  o f  t h e  f i r s t 
2 2  s i m u l a t i o n s .  I n  t h e  O P T I M U S wo r k f l ow, 
Max_Force_RoofC re fe r s to Cons t ra in t 1 and 
Minimum_length refers to Constraint 2. It is observed 
that when going from one generation to the next, the 
optimization algorithm finds more feasible solutions in 
allocating less mass to the structural members.

Figures 4 and 5 show the behavior of total mass 
respect to the two constraints. It is clear from Fig. 5 
that the efficient mass distribution among the structural 
members can give better roof crush resistance force 
and survival space. It is also evident that SICE or 
Minimum_length is the driving constraint for the 
optimization. 

Table 3 shows the best mass distribution among 
the structural members found through this optimization 
study. 

As shown in Table 4, simulations 76 and 114 
show better roof crush resistance force and better 
survival space with same or less mass compared to the 
baseline. 

Side structure

Roof-Crush crash
mode

SICE crash mode

Target  force
Crash mode
evaluation

Driver Seat Cushion
Centerline Pre-Test

position  

S

Post test Pre test
B-Pillar Inner

S = Survival Space
(Occupant cabin
intrusion measure)

Fig. 3   Optimization workflow

Table 1  Baseline (first design milestone) simulation results

Target 66400

Total mass (kg)
[Comparing the both

sides of the car]

Total mass (kg)
[Comps for optimization]

Survival space
(mm)

Roof-crush force
(N)

Baseline run 73414

116

117

Reduce mass

36.9

Reduce mass

69.5
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Table 2  Optimization results
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Fig. 4   Mass versus Roof crush force, Minimum_length

Fig. 5   Mass versus roof crush resistance force

Better survival
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Table 3   Optimization results with efficient mass distribution

Total mass (kg)
[Comparing the both

sides of the car]

Total mass (kg)
[Comps for optimization]

Survival space
(mm)

Roof-crush force
(N)

66400

73414

74064

74716

116

117

121

130

Reduce mass

36.9

35.9

37.3

Reduce mass

69.5

-

-

Target

Baseline run

Run 076

Run 114

Table 4   Simulations 76 and 114 compared with baseline

6. Refinement of the Optimization Results

It is essential that optimization results should 
be analyzed further as global optimization methods 
will require many more number of simulations to 
converge to an optimized single solution. Because of 
the limitation on the computer resource availability 
this many simulations were not feasible. As already 
large numbers of simulations were completed and a 
good scatter was available for the responses (mass, 

Fig. 6   Correlation value table

constraints), these results were analyzed based on the 
Design of Experiments (DOE) principle. 

Based on correlation values in Fig. 6, optimization 
results were further refined. 

Correlation value table gives information about 
the level of correlation between the design variables 
(thickness of structural members) and the responses. 
The correlation value is always between +1 and -1. 
A correlation value closer to +1 or -1 signifies that 
responses and corresponding design variables are 
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Table 5   Thickness values for simulations 76a, 114a were based on 76,114

mostly linearly-related, while a value closer to zero 
indicates that they are fairly independent. 

The high correlation value of 0.66 indicates that 
the B-pillar inner (part 15) is the most important 
for SICE. This is very much in line with the design 
experience.

Negative correlation values for parts 2, 5, 6, 11, 
and 14 indicate that they are not significant for SICE. 
Therefore, thickness for these can be reduced and still 
provide the same occupant survival space. To further 
reduce mass, the thickness of these parts was reduced 
and new simulations, called 76a and 114a, were run 
manually.  Thickness comparison is shown in Table 5.  

Target

Roof-crush
force (N)

Survival space
(mm)

Total mass (kg)
[Comps for optimization]

Total mass (kg)
[Comparing both sides of the car]

Baseline run
Run 076
Run 076a
Run 114
Run 114a

66400
73414
74064
68760
74716
71692

116
117
121
120
130
130

Reduce mass
36.9
35.9
35.0
37.3
36.0

Reduce mass
69.5

-
66.5

-
68.3

(3.0)

(1.2)

Roof_Rail_SideF_2 Floor_Cmbr_5 Roof_Pnl_Stiffb_6
1.60

0.77

1.77

0.67

1.60

1.60

1.00

1.01

0.80

1.01

Sill_Stf_11
1.40

0.91

0.73

0.81

0.73

B_Plr_Innr_Lower_14
1.60

1.66

1.40

1.50

1.40

B_Plr_Innr_15
1.60

2.10

2.20

2.10

2.20

1.00

0.82

1.91

0.82

1.01

1

76

114

76a

114a

Table 6   Manual Simulations 76a and 114a compared with baseline

Table 6 shows the results for simulations 76a and 
114a compared with optimization results. 

Simulation 76a shows that mass can be reduced 
by about 3 kg per vehicle and still provide more 
occupant survival space and roof crush resistance 
force compared to the baseline. Simulation 114a 
shows a survival space improvement of 13 mm over 
the baseline condition and with a reduction in mass of 
about 1.2 kg less per vehicle. Figures 7 and 8 show 
comparison of the baseline to the simulations 76a and 
114a with respect to roof crush resistance force and 
SICE. 
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7. Conclusion

(1) The global optimization simulation method used in 
this study can be applied to similar situations where a 
structure is designed using several test modes. In this 
study, the number of simulations required was a major 
challenge since each one required approximately 20 
hours to complete. This required a parallel processing 
environment with many available CPUs. To use these 
computer resources efficiently, only the most dominant 
test modes were considered for the optimization 
workflow.

(2) During optimization, 7 out of 240 simulations did 
not complete correctly due to numerical instabilities 
caused by the unbalanced structure. When the 
optimization process assigned thickness, in extreme 
situations the structure became severely unbalanced 
and led to numerical instabilities in the simulation. 
This was an unavoidable situation that was considered 
in the planning stages of the study by having few 
additional simulations than required and aslo designing  
the optimization workflow to ignore such results.

(3) The optimization results in Table 5 show thickness 
of the B-pillar inner to be 2.1 mm. This may be 
infeasible to manufacture as a single part. Therefore, 
consideration is made to apply reinforcement to the 
B-pillar inner so that the combined thickness gives a 
similar strength as 2.1 mm B-pillar inner.
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ABSTRACT

In the North American market, the US Honda Odyssey is commonly regarded as the “King of Minivans” 
because of the great value it provides to customers. Among other things, its low-flat floor packaging offers 
significant value, and the fuel tank system packaged under the floor greatly contributes to securing sufficient cabin 
space and making the low floor possible.

For the development of the fourth generation Odyssey, which applies an exclusive platform for the North 
American market, the underfloor platform was carried over from the previous model. However, the overall fuel tank 
system design was changed to further improve its reliability and reduce cost.

Specifically, fuel leakage was successfully eliminated by using a 2-vent system located on the top of the tank 
that consists of a Vent Shut Float (VSF), which detects when the fuel tank is full, and a Rollover Valve (ROV), 
which allows the tank to vent when the VSF is closed. As a result, the liquid-vapor separation device that was 
applied to the previous model to address this issue could be removed, thereby simplifying the low-profile tank vent 
system.

1. Introduction

The fuel line connected to the fuel tank normally 
consists of two lines: a feed line, which supplies 
fuel to the engine, and a vent line, which adjusts 
the tank’s internal pressure by releasing fuel vapor 
from the tank to a canister. An important function 
of the fuel tank system is “liquid-vapor separation 
performance,” which measures the system’s ability to 
prevent a fuel leak during refueling and maintain an 
open ventilation passage during various conditions. 

To achieve adequate l iquid-vapor separat ion 
performance, mult iple vents may be necessary 
depending on the fuel tank’s shape. However, based on 
the vehicle’s inclination, the vents can be submerged 
in fuel, which can cause fuel to flow out the vent 
line. Preventing this has traditionally complicated the 
system. The proposed system and valves discussed 
in this paper achieve the required performance and 
simplify the system. 

2. Challenges with Prior Design

Generally, fuel tank systems used in Japan and 
Europe have a rollover valve (ROV) positioned at the 
top of the tank (Fig. 1) at the location where fuel 
vapor remains at all times. The ROV position prevents 
fuel from escaping out the vent line, even when the 
vehicle is inclined.

During refueling, fuel vapor is released to the 
atmosphere through a breather tube that is connected 
to the fuel inlet pipe. When the tank is filled, the 
breather is submerged, which cuts off the vapor flow 
to stop refueling. 

However, vehicles sold in North America must 
comply with government regulations that prohibit 
the release of fuel vapor to the atmosphere during 
refueling. To comply with this regulation, an On-board 
Refueling Vapor Recovery (ORVR) system guides the 
fuel vapor to a canister that adsorbs it during refueling 
and, when the engine is running, desorbs and releases 
it to the engine for burning. A vent shut float (VSF), 
which detects when the fuel tank becomes full, is used 
to cut off the flow of fuel vapor to automatically stop 
refueling and to prevent liquid fuel from reaching the 
canister. Since the VSF also affects the aforementioned 
liquid-vapor separation performance, just like the ROV, 

＊HONDA R&D AMERICAS, INC.

Fig. 1   General fuel system diagram
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normally the VSF is positioned in an area at the top 
of the fuel tank where only fuel vapor is present. 

Other North American regulations that pertain to 
gases evaporating from a vehicle include the California 
Air Resource Board’s (CARB) Low Emission Vehicle 
2 (LEV2) regulation and the Environmental Protection 
Agency’s (EPA) Tier 2 regulation. Both regulations 
set different conditions, but the LEV2 requirements 
are stricter and also cover ORVR. Figure 2 shows the 
conventional LEV2 fuel system.

The “low-flat f loor package” in the minivan 
category makes it difficult to ensure a sufficient fuel 
tank capacity and an efficient liquid-vapor separation 
at the same time. A fuel tank with a low-profile (flat) 
shape must be made larger to accommodate a fuel 
vapor area where a ROV and a VSF can be installed. 
However, a larger tank requires more package space, 
increases weight, adds volume to the vapor area, and 
ultimately requires a larger canister and higher purge 
flow rate for the engine to burn the increased amount 
of vapor. These factors are considerable disadvantages 
with regards to treating vapors in the fuel tank and 
improving fuel economy. 

To solve these technical challenges, the 2005 model 
year Odyssey adopted a “2-vent system” (Fig. 3) and 
a liquid-vapor separation device called a “vent tower” 
(Fig. 4). The VSF, which is normally positioned at 
the top of the tank, was moved to a higher location 
within the vehicle’s wheel housing, and the two ROVs 
were connected to the vent tower by separate lines. 
This LEV2 system achieved the required liquid-vapor 
separation performance, enhanced the tank’s capacity 
filling efficiency, and contributed to a low-floor 
package. 

Despite the advantages of the 2-vent system to 

marketability, compared to a conventional LEV2 
system, the positioning of the vent tower still required 
the following:
• Increased part cost 
• Increased package space inside the wheel housing
• Additional tube connections with lines extending from 

the tank 
• Increased fuel permeation amount 
• Additional assembly tasks in the manufacturing process 
• Protection for the vent tower in the event of a vehicle 

crash or other dangerous situation
For the 2011 model year Odyssey, the fuel system 

was redesigned to eliminate the vent tower while 
maintaining marketability in terms of low floor 
packaging, fuel tank capacity, and filling efficiency; 
reduce cost; and enhance reliability.

Fig. 2   LEV2 fuel system diagram

Fig. 3   2005 model year Odyssey fuel system diagram
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Detail A 

Detail B 

Detail B 

Vent tower

VSF

Vent relief valve
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Fig. 4   Vent tower on 2005 model year Odyssey

3. System Concept and Technical Requirements 
for Components 

3.1. System Concept 
To achieve the development target, the overall 

concept of the fuel system had to be clearly defined. 
This design began with positioning the VSF and ROV 
on top of the tank, just as a conventional LEV2 tank 
system. 

To ensure the same capacity and filling efficiency 
of a low-profile tank, a multi-vent system (that is, a 
system where two or more ROVs are applied) would 
be adopted as the 2005 model year Odyssey did. 
However, with the multi-vent system, one of the valves 
will be submerged when the vehicle is inclined in a 
certain direction. To meet the required liquid-vapor 
separation performance, the multi-vent design needs to 
reliably prevent fuel from leaking out the vent line via 
the submerged valve. 

In other traditional multi-vent systems, a liquid trap 
is provided in the form of a separator to achieve the 
required liquid-vapor separation performance. However, 
such systems require an additional joint between the 
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vent line and separator as well as measurers to prevent 
permeation of fuel from the separator itself. This 
specification could not be adopted since it would be 
incompatible with the LEV2 regulation. Consequently, 
a new zero-leak VSF and ROV technology was needed 
to keep the amount of fuel leak to zero without adding 
a separator. 

Generally, in multi-vent systems, the greater the 
number of vents, the smaller the required vapor 
volume, hence a 3-vent system is better than a 2-vent 
system. However, additional vents require more ROV 
welding locations on the tank and longer tubes for the 
vent line, both of which are negative factors since they 
affect cost, fuel permeation amount, and reliability. 
To minimize these factors, the “2-vent system with 
zero-leak valves” concept has only two valves, one 
ROV and a VSF that also provides the ROV function. 
Furthermore, a relief valve with an orifice was set at 
the joint between the vent line on the VSF side and 
the vent line on the ROV side. As shown in Fig. 5, 
all of these parts are installed to the fuel tank as one 
assembly. 

3.2. Technical Requirements for Components
After defining the system concept, the specific 

performance requirements for each system component 
had to be clearly defined. 

3.2.1. VSF
(1) General performance of the VSF shall be ensured, 

while keeping the level of leak to zero, using a 
traditional, anti-stick type multi-stage float.

(2) One valve shall provide both the “full-tank detection” 
function and “ROV” function to create a 2-vent 
system.

(3) An orifice shall be provided to control the pressure 
inside the tank when the vehicle is inclined, which 
actuates the ROV near full-tank capacity. 

(4) The orifice shall control vapor inside the tank in such a 
way that sufficient auto-refueling stop performance is 
ensured and the amount of fuel that can be added after 
auto-stop is kept low. In doing so, the required total 
P-Q (pressure versus flow rate) characteristics of the 
entire system shall be satisfied by a combination of this 
orifice and the orifice in the vent relief valve, which is 
explained later.

3.2.2. ROV
General performance of the ROV shall be ensured, 

while keeping the level of leak to zero.

3.2.3. Vent relief valve 
(1) The pressure inside the fuel tank shall be adjusted 

properly through the vent line on the ROV side when 
the VSF is submerged and flow of vapor is cut off due 
to inclination of the vehicle. 

(2) The amount of vapor flow shall be adjusted so that 
when the specified fuel level is reached during 
refuel ing, the VSF wil l actuate to cut off the 
vapor passage and thereby cause refueling to stop 
automatically.

(3) When combined with the VSF orifice, the valve must 
keep the amount of fuel that can be added after auto-
stop low and to a level at which the full-tank level can 
be maintained.

(4) When combined with the VSF orifice, the valve shall 
achieve an appropriate flow of vapor to prevent spit-
back of fuel upon auto refueling stop. 

3.2.4. Fuel tank 
(1) The structure shall be such that the above valves are 

retained on the fuel tank. 
(2) The nominal capacity shall be ensured and equivalent 

filling efficiency achieved based on the same package 
space as on the previous model.
As listed above, the system concept and technical 

requirements for each component were clarified before 
the start of development.

4. Key Technologies 

4.1. Zero-leak VSF Construction
Honda’s traditional VSF adopts a 2-stage float and 

its valve re-opening pressure is designed to prevent 
the valve from sticking when a high volume of 
vapor is generated in the tank. Traditionally, a large 
diameter seal is achieved by contact between plastic 
and rubber, whereas a small diameter seal is achieved 
between plastic and plastic. However, the small 
diameter seal design has been associated with a small 
leak due to either fuel sloshing inside the tank or the 
seal remaining submerged in fuel for a long period. 
Therefore, the new design had to eliminate this leak. 

If the sealing effect is lost, a leak will occur if the 
vehicle is inclined and the valve is submerged in fuel. 
Although this does not pose a concern in a normal 
system where the VSF is positioned in a vapor area, 
it did pose a significant challenge in designing the 
new system. For the new system, the zero-level leak 
requirement must be 1 ml or less over 1000 hours 
when the sealed area of the valve is submerged in 
fuel. Figure 6 shows a structural diagram of the zero-
leak VSF.

Furthermore, actuation of the float to provide 
sealing is based on the reactive force of a spring and 
buoyancy of fuel, so sealing performance may be lost 
due to fuel sloshing. 

Vent relief valve with orifice
Vent line

Zero-leak ROV Zero-leak VSF

Fig. 5   Concept for 2-vent system with zero-leak 
valves
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During development , i t was discovered that 
the conditions most susceptible to leak occurred 
f rom vehic le v ibra t ion input . Accordingly, an 
allowable amount of leak was set for each vehicle 
v ibra t ion condi t ion tha t could occur wi th the 
vehicle traveling while the float is submerged. The 
hardware specifications were set to meet these 
target values. 

The new adopted s t ructure incorporates the 
following setting to prevent fuel leak, achieve an 
appropriate seal compression margin, and to ensure 
sufficient seal performance in a low-temperature 
environment: 
• Seal structure based on plastic and rubber in the small-

diameter area 
• FKM Sifel material used for the seal rubber
• Adoption of a 3-stage float structure and setting of 

an auto-pivoting adjustment mechanism capable of 
absorbing angle variation

• Addition of a float stroke stopper for the small-diameter
area
Furthermore, the following changes were made to 

suppress the effect of an external force to buoyancy 
behavior and to ensure sufficient sealing performance 
under vibration and in a submerged state: 
• Setting of a core float to reduce the influence of the air 

volume trapped inside the lower float 
• Adoption of POM for the lower float and lightweight 

PA12 for the core float to reduce the effect of the float’s 
weight

• Increase of the stroke margin in each of the three float 
stages compared to the traditional structure to improve 
the valve’s ability to remain closed when the lower float 
drops due to vibration 
These design measures allowed us to achieve the 

zero-leak target value.

4.2. Zero-leak VSF Auto-stop Function
The VSF automatically stops refueling in one of 

two ways.

4.2.1. Float buoyancy method
As shown in Fig. 7 , as the fuel level r ises, 

the float rises and cuts off the flow of vapor and 
refueling stops. 

4.2.2. Breather-type method
As shown in Fig. 8, as the fuel level rises, the vent 

holes in the VSF case are submerged, the vapor route 
is cut off, and refueling stops. This cutoff of vapor 
flow by the actuation of the float occurs secondarily. 

The VSF of this system adopted the breather-type 
level detection method to achieve “full-tank detection” 
and “ROV” functions with a single valve. 

In this system, vapor flow must be shut off in the 
tank when the full-tank level is detected. However, 
with the 2-vent system, vapor flow must be permitted 
when the ROV is inclined and submerged in fuel. 

Accordingly, an orifice was integrated in the 
VSF case to permit vapor to flow to the vapor line 
even when the vehicle is inclined near its full-tank 
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Lower floatCore float

Sheet

Cushion

Bottom

Cover

Case
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Spring

Detail C 
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Fig. 6   Zero-leak VSF construction
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Fig. 7   Float buoyancy type VSF operation mechanism

Fig. 8   Breather-type VSF operation mechanism
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capacity. When setting the orifice diameter, the “total 
P-Q characteristics” of the entire system must be 
investigated, the details of which are explained later. 

4.3. VSF Marketability Requirement
When the VSF was installed on the redesigned 

tank, actuation noise from the plastic of the float 
contacting the plastic of the bottom plate permeated 
into the cabin. This had not occurred on the previous 
model or any other model that used the traditional 
VSF design. To resolve this issue, an impact-absorbing 
rubber cushion was added to the bottom plate of the 
VSF.

4.4. Zero-leak ROV
The traditional seal structure of the ROV was based 

on contact of “plastic” and “plastic.” As a result, a 
small amount of fuel leak occurred due to sloshing 
of fuel inside the fuel tank or the seal remaining 
submerged in fuel for a long period, just as the small-
diameter seal area of the VSF. Accordingly, the new 
design had to eliminate this leak.

To achieve sealing, the ROV, like the VSF, is 
structured so that the float is actuated by a force 
resulting from the reactive force of a spring and 
buoyancy of fuel. However, the ROV does not have 
a full-tank detection function, so a one-stage float is 
applied. The same leak requirement value applied to 
the VSF was adopted and hardware specifications were 
investigated to satisfy these requirements. 

Figure 9 shows a structural diagram of the zero-
leak ROV. This ROV is adopts the float buoyancy 
method. 

The newly adopted structure incorporates the 
following setting to prevent fuel leak, achieve an 
appropriate seal compression margin, and ensure 
sufficient seal performance in a low-temperature 
environment: 
• Seal structure based on “plastic” and “rubber” in the 

seal area 
• FKM Sifel material used for the seal rubber
• Ensuring sufficient seal compression margin through a 

structure that holds the outer periphery of the rubber all 

round and causes the rubber to deflect toward the inner 
periphery side 

• Addition of a float stroke stopper 
Furthermore, the following changes were made to 

suppress the effect of an external force to buoyancy 
behavior and to ensure sufficient sealing performance 
under vibration and in a submerged state:
• Setting of a core float to reduce the influence of the air 

volume trapped inside the float 
• Adoption of POM for the float and lightweight PA12 for 

the core float to reduce the effect of the float’s weight
These design measures allowed us to achieve the 

zero-leak target value.  

4.5. Vent Relief Valve 
A relief valve with orifice was set at the joint 

between the vent line on the VSF side and the vent 
line on the ROV side. This valve controls the flow 
rate on the ROV side. A structural diagram is shown 
in Fig. 10. 

The valve seal diameter was increased from the 
conventional structure to ensure the required P-Q 
characteristics. Furthermore, to stabilize the accuracy 
of parts, a laser welding method was adopted instead 
of conventional vibration welding, and the valve was 
welded after the assembly. 
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Cover
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Case
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Detail D 
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Fig. 9   Zero-leak ROV construction
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Fig. 10   Vent relief valve for zero-leak 2-vent system
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4.6. Fuel Tank
For the 2011 model year Odyssey, a new low-

profile plastic fuel tank that allows for a low-floor 
package was designed. The tank capacity is 21 
gal. (79.5 L) that achieves an 84% capacity filling 
efficiency. 

Figure 11 shows the tank’s liquid-vapor separation 
performance. 

As shown in Fig. 12, the valves constituting the 
vent system are positioned on top of the tank along 
with their respective vent lines. 

Although the general outline of the fuel tank has 
a profile similar to that of the previous model, the 
upper and lower halves are welded at three Stand 
Off locations to ensure sufficient unit strength against 
the internal pressure of the tank. To most effectively 
suppress the deforming impact of vacuum on the 
plastic fuel tank, the welds are located near the three 
tank bands that hold the tank to the vehicle body. This 
design minimizes tank vibration bounce that occurs 
upon deflection by vacuum during engine purge and 
is effective in minimizing the inputs received by the 
valves on the tank.

5. Evaluation of System Soundness 

5.1. 2-vent System – Total P-Q Characteristics 
Vapor control is significantly different between a 

conventional system and the new 2-vent system. 
In the conventional system, an optimal vapor flow 

setting for a refueling period can be achieved only by 
controlling and adjusting the P-Q characteristics of the 
vent relief valve. 

I n  t h e  p r o p o s e d  2 - v e n t  s y s t e m ,  t h e  P - Q 
characteristics of the relief valve and of the VSF 
orifice must be considered at the same time. In other 
words, “total P-Q” control and adjustment is required. 

First, the total P-Q characteristic of the entire 
system for the refueling period was verified to set the 
overall ventilation orifice size to Ø1.4 or equivalent. 
As shown in Fig. 13, this was attained through a VSF 
orifice diameter of Ø0.8 at two locations and a vent 
relief valve orifice diameter of Ø0.8 at one location. 

These separate orifices were positioned to maintain 
vapor flow. Although the specific situation can vary 
based on the vehicle’s inclination angle, vapor flow 
depends only on the VSF’s P-Q characteristics when 
the ROV is submerged in fuel; thus the vapor flow 
passage is cut off when the main vent hole in the VSF 
is submerged. For this reason, a fairly large orifice 
size was set on the VSF side to maintain vapor flow. 

Figure 14 shows the total P-Q characteristics 
of the 2-vent system, as well as the individual P-Q 
characteristics of the VSF orifice and relief valve. 

The area requiring control during refueling and 
the area where the flow rate should be increased 
to prevent excessive pressure in the fuel tank were 
addressed by combining the VSF orifice characteristics 
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with the characteristics due to opening of the relief 
valve. However, when vapor is passed through the 
main vent hole of the VSF, the pressure becomes 
low relative to the flow rate, at which time the P-Q 
characteristics do not apply. 

5.2. Vapor Flow Character ist ics at Diurnal 
Breathing Loss (DBL) 

Although both the VSF and ROV achieve zero-level 
leak through their respective seals, the volume of fuel 
vapor generated was checked to confirm that the vent 
system met the required vapor flow performance and 
to evaluate any effect caused by a valve seal failure. 

The condition where vapor flows only through 
the VSF orifices due to the vehicle’s inclination 
occurs only near the full capacity of the fuel tank. 
Vapor flow needs to be maintained regardless of the 
pressure inside the tank. If vapor is generated by a 
change in outside air temperature while the vehicle 
is parked on a slope, no fuel leaks should occur. To 
confirm system performance, the temperature shift 
specified by CARB’s Diurnal Breathing Loss (DBL) 
requirement was measured and vapor generation was 
checked under the condition of a leaking ROV seal. 

Vapor generation was also checked in the condition 
where vapor was flowing only through the ROV 
and the VSF seal was leaking. The vapor flow was 
maintained and no fuel leaked to the canister. As 
shown in Fig. 12, a line connects each valve on the 
tank and prevents any fuel leakage. 

Figure 15 shows how the fuel temperature and 
gasoline vapor generation in the fuel tank change due 
to a DBL temperature shift. 

Given this data and the P-Q characteristics of the 
individual orifices shown in Fig. 14, it is clear that 
there is little pressure in the fuel tank as long as vapor 
is flowing.

5.3. Refueling Performance 
The operating pattern of the newly-adopted VSF 

and refueling based on the P-Q characteristics of 
the vent system were checked. Smooth refueling 
was possible until automatic refueling stop, and 
the volume of initial and subsequent refueling were 
confirmed to be at levels where the full-tank volume 
could be achieved. In addition, there was no spit-
back of fuel after automatic refueling stopped and 
all targets set as initial technical requirements were 
met. 

5.4. Evaporative Emission Performance 
Evaporative emissions from the new system were 

evaluated according to the conditions under the 
LEV2 regulation. While the regulation specifies the 
full test based on 3 days of DBL from the entire 
system, and the short test based on 2 days of DBL, 
the development adopted a permeation target value 
of 200 mg or less per day from the system only. 
Figure 16 shows the evaluation results of 2 days 
of DBL from the fuel system components only. 
As shown, the new system meets the development 
target. 

Elapsed time [hour]

1.1

1.0

0.9

0.8

0.7

0.6

0.5

0.4

0.3

0.2

0.1

0.0
0:00 2:00 12:0010:008:006:004:00-0.1

60

50

40

30

20

10

0

V
ap

or
 g

en
er

at
io

n 
[L

/m
]

Te
m

pe
ra

tu
re

 [°
C

]

Vapor generation [L/min]
Gas temp [°C]
Tank surf temp [°C]
Ambient temp [°C]

Fig. 14   Vent system P-Q characteristic

Orifice only

Dispensing nozzle position

Relief valve
open

20

18

16

14

12

Q
 [L

/m
in

]

10

8

6

4

2

0
0 2 4 6

P [kPa]
8 10 12

Total P-Q criteria

Total P-Q (Image)

Relief valve orifice
(    0.8 equivalent)

Refueling

ROV seal inside diameter

Orifice total (   1.4 equivalent)

VSF orifice (   1.0 equivalent)

MAX allowable permeation

TK8A fuel system permeation

Soak time at 60 °CH
C

 p
er

m
ea

tio
n 

du
rin

g 
C

A
R

B
 2

D
B

L 
(m

g)

17 weeks

250

200

150

100

50

0
22 weeks

Tank 1 (no fuel change)

Tank 2 (with fuel change)

Fig. 15   DBL temperature and vapor generation

Fig. 16   Fuel system permeation (CARB 2DBL mode)



－ 71 －

Development of Low-profile Fuel Tank System and Zero Leak Valve for North American Market

6. Summary 

The outcomes of this development are summarized 
below. 
(1) The “2-vent system with zero-leak valves” technology 

was established. 
(2) Zero fuel leak level was achieved based on sealing 

between “plastic” and “rubber” materials in each seal 
area for both the VSF and ROV. 

(3) Zero fuel leak level was achieved, even in a fuel-
submerged environment, by adopting a lightweight, 
external-force adsorbing design for each float. 

(4) Appropriate levels of marketability in terms of 
refueling, and vapor flow in an inclined state, were 
achieved by implementing total P-Q control of the 
vapor generating in the 2-vent system. 

(5) The fuel system development target for the 2011 
model year Odyssey eliminated the vent tower while 
maintaining marketability in terms of low floor 
packaging, fuel tank capacity, and filling efficiency; 
reduced cost; and enhanced reliability.
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Automated Tool for Brake Squeal Analysis

Sanjib NATH＊ Scott PAUL＊

ABSTRACT

Brake squeal analysis is a difficult process to set-up because selecting proper solver parameters and boundary 
conditions is complex. For that reason, an automation tool has been developed to mesh, set contacts, set 
constraints, define the non-linear and complex eigenvalue analysis parameters, and apply a gradual pressure load. 
The key benefit of this tool is that it helps a non-specialist quickly find unstable modes in the brake system design 
without prior knowledge of complicated CAE tools.

1. Introduction

Brake squeal is a high-frequency vibration that can 
be caused by vibrations between the brake pads and 
rotor, pads and the caliper, or caliper and its mounts. 
Brake squeal occurs in a high frequency range greater 
than a 1000 Hz vibration of the brake system during a 
braking event. Brake noise is annoying to passengers 
and can lead to customer dissatisfaction. 

2. Contributing Factors to Brake Squeal

Figure 1 shows the brake components that can 
cause brake squeal. Applying the brake increases brake 
line pressure, which causes a caliper piston to push 
brake pads against a spinning rotor. An unstable mode 
occurs when a combination of piston pressure, friction, 
and damping effects cause two stable modes to merge.

Different brake noise phenomena exist in different 
frequencies. Figure 2 shows the different noise 
phenomena that exist in the human hearing range(3). 
This study focused on low and high squeal frequencies 
in the 1-20 kHz range.

Figure 3 shows a tree of how different simulations 

are used to predict brake squeal.
Complex eigenvalue analysis (CEA) is one of the 

critical simulations for predicting unstable modes 
for brake squeal. The simulation is very difficult to 
properly setup. There was no easy tool capable of 
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performing CEA confirmation prior to engine running 
testing. The main objective is to introduce new NVH 
techniques in order to improve marketability. CEA 
runs could be completed to find the best way to 
optimize the brake corner.

3. Modeling Techniques

The rear brake assembly model was considered to 
illustrate the modeling technique and analysis. Altair 
HyperMesh software was used to setup the model and 
complex eigenvalue analysis carried out using MD 
Nastran solver.

3.1. Brake Components
The rear brake assembly includes rotor, caliper 

body, caliper bracket, piston, inner pad lining, outer 
pad, retainer, back plates, and shim.  The brake 
assembly with all the components is shown in the 
Fig. 4. 

3.2. Material Property
Anisotropic material property was used for the 

lining material and isotropic material property was 
used for the rest of the components.

3.3. Contact Definition
Touch and glue types of contacts (in MD Nastran 

solution) were used between the mating parts. Touch 
contact was used where friction is involved and 
movement is allowed between components. The glue 
contact was used where no friction is involved and 

a rigid connector between components is allowed. 
Three different friction values of 0.1, 0.3 and 0.5 were 
applied between the rotor and pad and default values 
(blank) were used for the rest of the contact pairs. 
Contact pair for different mating parts is shown in 
Fig. 14 in section 4.4.

3.4. Constraining the Model
The rotor and caliper bracket bolt holes were fix-

constrained. Rigid body elements were used instead 
of modeling pin and caliper contacts (virtual pin). The 
pin between the caliper body and bracket was only 
allowed to move in the Z axis (axial). The constraints 
details are shown in Fig. 10 and Fig. 11.

3.5. Loading Condition
The same and opposite pressure was applied to 

piston (bottom) and caliper body (bore bottom) which 
is shown in Fig. 12 in section 4.3.

3.6. Analysis Solver
MD Natran Solution 400 was used to solve the 

complex eigenvalue analysis. Some of the important 
brake squeals and contact parameters used in the 
analysis are listed in Table 1(1).

4. Developing Brake Squeal Analysis Tool

CEA is one of the established methods to predict 
squeal noise; however, it is a difficult analysis to set-
up because selecting the proper solver parameters and 
boundary conditions are complex. For that reason, a 
wizard based GUI was developed for a non-expert to 
set-up a CEA step-by-step. The wizard is accessed in 
the Altair HyperMesh workbench, which is used for 
setting-up and viewing the results of the analysis. It 
uses the MD Nastran advanced non-linear solution 
sequence to solve the CEA. The overall process is 
shown in Fig. 5.

4.1. Brake Squeal Simulation GUI
The tool (as shown in Fig. 6) enables the designer 

to go through the following steps, with meshed parts 
as the starting point:Fig. 4   Brake assembly
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DefinitionParameters
SOL 400 Nonlinear static and transient analysis
NLPARAM Nonlinear static analysis parameter selection
NLIC Defines nonlinear initial condition
METHOD Selects real eigenvalue extraction parameters
CMETHOD Selects complex eigenvalue extraction parameters
EIGRL Defines data needed to real eigenvalue analysis
EIGC Defines data needed to perform complex eigenvalue analysis
MAT1 Defines material properties for linear isotropic materials
MAT9 Defines material properties for linear anisotropic materials
BSQUEAL Specifies data for brake squeal analysis
BSURF Defines a contact body or surface defined by elements IDs
BCONTACT Initiates and controls 3D contact
BCTABLE Defines contact table
BCBODY Defines flexible or rigid contact body

Table 1   MD Nastran parameters
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1. Update parts to represent correct material properties and 
orientation

2. Define the right boundary conditions
3. User defined contact pairs and contact properties
4. Export the input data to solve in MD Nastran

4.2. Part Update Function
After the user imports a mesh model, the Part 

Update function (as shown in Fig. 7) is used to adjust 
the materials and properties and create coordinate 

systems of the model. The process involves the 
following steps: 
(a) Select a part from the Components list box. 
(b) Select a material from the Materials list box.
(c) Display the part in the graphics window.
(d) Update the component properties.
(e) Specify a rectangular coordinate system (for pads) or 

cylindrical system (for rotors).
(f) Assign new references to parts.

The imported mesh model is shown in Fig. 8.

4.3. Load and Boundary Conditions Function
The Load and Boundary Conditions function (as 

shown in Fig. 9) constrains and applies load to the 
model. The process involves the following steps: 

Brake squeal
simulation GUI

Part update

Load and boundary
conditions

Contact definition

Solution

Import
mesh model 

Solving

Result

Job Mgt

Fig. 5   Overall analysis process

Fig. 6   Brake squeal simulation GUI

Fig. 7   Part update function

Fig. 8   Imported mesh model

Fig. 9   Load and boundary conditions
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Fig. 10   Constraining model

Fig. 11   Constraining virtual pin 

Fig. 12   Pressure load applied to piston and caliper

Fig. 13   Contact settings

a. Specify directions for nodal constraints. Since solid 
tetra elements are being used, only 3 degrees of freedom 
is necessary.

b. Specify pressure loads to be applied to the piston or the 
caliper, usually in equal and opposite pressure values (5 
to 10 bars).

c. Indicate the maximum fraction of total load to be 
applied.

d. Enter the number of load increments for the non-linear 
static case.

e. Specify the lower and upper frequency bounds. The 
squeal mode usually occurs between 3-20 kHz. User 
also can define number of modes to be extracted.

f. Create the request for real and complex Eigenvalues.
Rotor and caliper were constrained shown in 

Fig. 10. 
Virtual pin is allowed to move along the pin axis 

which is shown in Fig. 11.  
Same and opposite pressure load were applied to 

piston and caliper body which is shown in Fig. 12.

4.4. Contact Definitions Function
Glue and touch contacts were defined between 

the mating parts using the GUI (as shown in Fig. 
13). There is no user input required to select specific 
elements of the rotor and pad, which will potentially 
participate in contact surfaces. MD Nastran parameters 
automatically calculate the contact between deformable 
bodies by selecting rotor and pad components. The 
process involves the following:

a. Select a contact pair name. 
b. Graphically pick master and slave parts.
c. Select Touch or Glue type of contacts.
d. Create a contact pair. 
e. Select a coordinate system for the rotor.
f. Apply a friction coefficient between rotor and pad at 

different steps.
g. Review/modify/delete contact pairs.
h. Assign contact stiffness.

Glue and touch contacts were defined in the 
following contact pairs shown in Fig. 14.

4.5. Solution Function
Two simulation cases can be created: Normal 

Modes and Brake Squeal simulation. The analysis was 
solved in MD Nastran SOL 400 and the input file was 
exported from the GUI (as shown in Fig. 15).

Constraint

Pin is only allowed
to move in Z axis 

Gradual pressure load 
is applied to piston 

Same and opposite 
pressure load is applied 

to caliper body
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Fig. 14   Contact pair between mating parts

Fig. 15   Exporting Nastran input file

Retainer to caliper
glue contact

Retainer to back plate
touch contact

Piston to caliper
touch contact

Piston to shim
touch contact

Pads to rotor
touch contact

Caliper to shim
touch contact

Pads to rotor
touch contact

Shim to pad
glue contact

4.6. Solving the Analysis
The MD Nastran model was submitted to a remote 

Cluster through a web-based job submission process.

4.7. The Result
After the analysis was solved, MD Nastran 

extracted the number of modes (based on frequency 
range) in different frequencies. If the mode contains a 
positive damping coefficient in a particular frequency 
called a stable mode and with a negative damping 
coefficient called an unstable mode. In addition, 
wherever an unstable damping mode exists there will 
also be an unstable positive real part (eigenvalue). 
These unstable real parts have a higher propensity for 
brake squeal. 

All the unstable modes at different friction values 
are listed which is shown in Table 2.  The highest 
Real Part values at that particular frequency and friction 
the more potential for brake squeal. The highest values 
were considered in each friction value.

Friction Coefficient
0.50.30.1

Frequency Damping
coefficient

Frequency Damping
coefficient

Frequency Damping
coefficient

1436.1 -1.0879E-02 765.9 -1.6644E-01 334.2 -3.9757E+00
1581.8 -7.3663E-02 1089.2 -2.1251E-01 1205.1 -9.1807E-02
2329.9 -1.2960E-02 1389.2 -2.6517E-02 2327.9 -5.0113E-02
2218.8 -1.3124E-01 2528.0 -1.6859E-01 2552.6 -1.1247E-01
1661.3 -9.5757E-01 2268.2 -5.0868E-01 3090.9 -2.6059E-01
2563.3 -9.3130E-03 3852.6 -4.4087E-02 3463.1 -2.7524E-02
4468.5 -2.5986E-03 4505.9 -1.8205E-02 3740.3 -4.6142E-02
5722.9 -3.4972E-02 4926.9 -9.4900E-02 4478.7 -8.0819E-02
5877.6 -2.2904E-02 5712.1 -5.0749E-02 3933.4 -5.2205E-02
7175.0 -4.5128E-03 5827.2 -1.2575E-02 5100.6 -5.8908E-02
7056.3 -4.9961E-02 7089.4 -6.6410E-01 6018.7 -5.2367E-02

12719.1 -2.5516E-01 5644.7 -1.0792E+00
11472.6 -1.0793E+00 11392.2 -8.9748E-01
12897.3 -1.8317E+00 15360.0 -2.2695E-01

10462.0 -2.6509E+00

Table 2   List of unstable modes
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Fig. 16   Most unstable mode

The following plot (as shown in Fig. 16) was 
created to see the most unstable modes in different 
way. Real and imaginary parts of eigenvalues were 
plotted (shown in the left image in Fig. 16) and 
positive and negative values of damping coefficient 
were p lo t ted ( shown in the r igh t image) wi th 
corresponding frequencies at a particular friction 
values of 0.3. The real part of eigenvalue and negative 
values of damping coefficient are the unstable regions. 
The farthest point from the axis center in unstable 
regions in both plots is the most unstable mode shown 
below.

Displacement contour of one of the unstable modes 
is shown in Fig. 17.

Fig. 17   Displacement contour of unstable mode
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The most unstable mode listed above may not 
necessarily guarantee squeal on vehicle. Depending 
on the concerned frequencies, friction values, and 
applied pressure, a number of unstable modes could 
be considered. In verification with the test result will 
also be required to judge the simulation result.

5. Conclusion

Developing and implementing a brake squeal 
analysis tool have contributed to vehicle development 
in the following ways: 
(1) The tool makes it easy to quickly set-up and run a 

Complex Eigenvalue Analysis.
(2) The wizard-based GUI helps the user quickly set-up 

and execute a simulation.
(3) A design engineer can use the tool without prior 

knowledge of complicated CAE tools, such as 
Hypermesh and Nastran.
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PCX 用アイドリングストップシステムの開発
Development of Idling Stop System for PCX

柳　沢　　　毅＊	 山　西　輝　英＊

Takeshi YANAGISAWA Teruhide YAMANISHI
宇津木　克　洋＊	 永　露　敏　弥＊

Katsuhiro UTSUGI Toshiya NAGATSUYU

要　　旨

125	 cm3 スクータ「PCX」の環境性能向上のために 125	

cm3 エンジンに搭載できるアイドリングストップシステム

を開発した．静かな始動音で高い質感を実現するために始

動用の減速機構を持たないACGスタータを用いたシステ

ムとした．このエンジンをクランキングするためには大型

のACGスタータが必要になり，125	 cm3 エンジンのACG

取付けスペースに搭載することが課題となる．この課題を

解決するためにデコンプレッション装置によるエンジン

のクランキングトルクの低減と，慣性力を利用したクラン

キング方法を採用した．これによって 125	 cm3 エンジンの

ACG取付けスペースに搭載可能なサイズのACGスタータ

を実現した．

ABSTRACT

An idling-stop system that can be mounted on the 
125-cm3 engine of the PCX scooter was developed
in order to enhance the environmental performance
of the PCX. The system was made to use an ACG
starter, which does not have a reduction mechanism
for use in starting, in order to realize quiet starts with
an impression of high quality. Cranking this engine
requires a large ACG starter, and mounting this starter
within the space given for attaching the ACG in the
125-cm3 engine became an issue. This issue was
addressed by reducing the engine cranking torque by
means of a decompression device and by adopting a
cranking method that makes use of inertial force. This
approach realized an ACG starter of a size that allows
mounting in the space for mounting the ACG in a
125-cm3 engine.

１．まえがき

近年，環境問題への関心の高まりから二輪車においても

CO2 排出量削減，つまり燃費向上に向けた更なる取り組み

が求められている．対応技術の一つとして ACG スタータ

を用いたアイドリングストップシステムがあるが，50	 cm3

までの実用化にとどまっている．全世界的に販売台数が大

きな割合を占めている 125	 cm3 クラスまでの車両への適用

が求められている．今回，125	 cm3 エンジンに適用可能な

システムを開発し，グローバル展開機種である PCX に搭

載したので，その技術ポイントについて述べる．

２．PCX の機種概要

PCXは，多様化するお客様のニーズに応えるため，「ク

ラスを超えた質感の高さと先進スタイリング」，「高い動力

性能と環境性能の両立」，「スクータに求められる快適さと

使い勝手の良さ」をキーワードに，ワンランク上の次世代

125	 cm3 スクータとしてグローバル展開を前提に開発され

た機種である．Fig. 1に外観，Table 1に主要諸元を示す．

エンジンは，軽量コンパクトで上質な走りを演出する新

開発のラジエータ一体型水冷（１）・４ストローク・単気筒 125	

cm3 である．ACGスタータの搭載を前提に設計されており，

従来仕様に比べてスタータモータ，減速ギヤ，ワンウェイ

クラッチ，ドリブンギヤなどの始動系部品が無いため，始

動時の静粛性を向上しつつシンプルな構造となっている．

従来の始動システムを採用した場合と比較して約 1.4	kg

の軽量化とエンジン幅を 15	mm 短縮している．Fig. 2に始

動系部品の比較を示す．

さまざまな使用条件において燃料供給を最適にする

フューエルインジェクションシステムの採用による環境性

能と，ゆとりのあるエンジン出力を両立している．加えて，

＊二輪R&Dセンター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_12
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４．アイドリングストップシステムの動作

初期の始動は通常のスクータの始動方法と同様にス

タートボタンを押して始動する．この状態では停車時でも

アイドリングをおこない，次に説明するアイドリングス

トップを実行するモードに移行するまで続けられる．

エンジン始動後，車速が 10	 km/h 以上，かつ水温が 60	

℃以上になったことが検出されるとアイドリングストッ

プを実行するモードに移行する．その後，スロットル全

閉で着座が検出され，停車状態が３秒以上継続されると

エンジンが自動的に停止し，アイドリングストップ状態

となる．着座が検出された状態でスロットルが開くと，

ACG スタータによりエンジンが再始動され発進可能と

なる（２）．

５．PCX 用アイドリングストップシステムの特徴

5.1. ACG スタータ
5.1.1. 構造・性能
始動装置は，Fig. 4に示すように，新たに開発したACG

スタータをエンジンのクランクシャフトに配置し，クラ

ンクシャフトを直接駆動する方式としている．本 ACG ス

タータはアウタロータ型のDCブラシレス３相モータであ

り，フライホイールは作りやすいSPM（Surface	Permanent	

Magnet）タイプとしている．Fig. 5にACGスタータの構造

を示す．

信号待ちや渋滞などでの一時停止時にエンジンが自動的に

停止するアイドリングストップシステム（ACGスタータ方

式）を 125	 cm3 クラスとして初めて採用した．これにより

アイドリング時の無駄な燃料消費や排出ガスを削減し，よ

り高い環境性能を実現している．

３．システム概要

PCX 用アイドリングストップシステムの概要を Fig. 3

に示す．本システムは，AC ジェネレータとスタータモー

タ機能をあわせもった ACG スタータ，エンジン始動時の

クランキングトルクを低減させるデコンプレッション装

置，点火／FI／アイドリングストップ及び発電／モータ駆

動制御をおこなっているECU，各検出センサ，インジケー

タにより構成されている．

Fig. 1   Appearance of PCX

*In-house test value: EURO-3 control mode, with idling-stop system
100/90-14M/C 57P
90/90-14M/C 46P

45.9 *
8.33/8000
PGM-FI

11
52.4 x 57.9

124.9

Liquid-cooled, 4-stroke
OHC, single cylinder

126 (Wet)
1305
1090
740
1915

Specifications

Rear tire size
Front tire size

(km/L)Fuel economy
(kW/rpm)Maximum power

Fuel supply system
Compression ratio

(mm)Bore x Stroke
(cm3)Engine displacement

Engine type

(kg)Vehicle mass
(mm)Wheelbase
(mm)Overall height
(mm)Overall width
(mm)Overall length

Items

Table 1   Major specifications of PCX

Driven gear

ACG

One-way clutch

Reduction gear

Starter motor

ACG-starter

Previous system

PCX’s system

Fig. 2   Comparison of starter system parts

Standby indicator
lamp

Headlamp control

Including:
ignition and fuel
injection controlWater temp.

sensor

ACG starter
Throttle sensor

Battery
Seat switch

Starter switch
Idling select switch

ECU

Fig. 3   Configuration of idling-stop system for PCX
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既存ACGスタータではセンサ専用マグネットを使用し

ていた．それを廃止するために Fig. 6に示すようにステー

タコイルのポール間に磁極センサを収め，発電用マグネッ

トの位置によりクランクシャフトの位相を検出している．

モータ通電時に発生する磁界が磁極センサの位置検出精度

に与える影響は Fig. 7に示すレベルであり，これはモータ

トルク特性に影響を及ぼさないレベルである．

また，本システムでは ACG スタータのサイズを小型化

するために慣性力を利用した始動方式としている．した

がって，クランキングの際には圧縮開始直前のエンジン回

転数をより高くすることが重要である．このシステムのク

ランキング可能な圧縮開始直前のエンジン回転数を Fig. 8

に示す．始動時は Fig. 9に示すようにクランクシャフトを

現在の位置から一行程前のコンプレッショントップ直後

まで逆転してから正転動作させている（スイングバック動

作）．これにより圧縮開始直前までのクランキング角を十分

に確保でき，慣性力を最大限に利用できるようにしている．

以上によりACGスタータのサイズを，ACG取り付けス

ペースに収納可能なサイズとすることができた．本 ACG

スタータのモータトルク特性の比較を Fig. 10に示す．

Crankshaft

ACG-starter

Fig. 4   Layout and configuration of ACG-starter and 
transmission

Fig. 5   Design of ACG-starter

Sensor unit

Fig. 6   Layout of angle sensor
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Fig. 8   Relation of cranking speed just before 
compression start and the compression 
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Fig. 9   Explanation of swing-back movement
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5.1.2. 発電制御
本システムでは，ACG スタータ駆動用３相ブリッジの

通電位相を Fig. 11に示すように進角方向，または遅角方

向に動かすことにより ACG の発電量を制御している．本

ACGスタータの通電位相と発電量の関係をFig. 12に示す．

本方式を採用することにより，Fig. 13に示すような通常の

短絡方式のレギュレータに比べ，発電フリクションを低減

することが可能となった．Fig. 14に通電位相角制御方式と

短絡方式による発電フリクションの差を示す．

Fig. 10   Motor characteristics of ACG-starter

120010008006004002000
0

2

4

6

8

Rotation speed (r/min)

To
rq

ue
 (N

m
)

Fig. 11   Output electric current control by phase 
control

Low-side FET

High-side FET

Retard

Low-side FET

High-side FET

Advance

Voltage waveform

Low-side FET

High-side FET

Driver

ACG starter

Fig. 12   Relation of phase angle and output current

50403020100-10-20
-10

0

10

20

30

RetardAdvance

Phase angle (deg)

E
le

ct
ric

 o
ut

pu
t (

A
) 9000 r/min

3000 r/min
1500 r/min

Fig. 13   Short circuit type regulator

Short circuit

Voltage waveform

RegulatorACG

Fig. 14   Difference of electrical friction loss during 
electric generation by difference of control 
method

1000080006000400020000

600

500

400

300

200

100

0

Output: 10 A

Phase-control type

Short-circuit type

Rotation speed (r/min)

E
le

ct
ric

al
 fr

ic
tio

n 
lo

ss
 (W

)

5.2. デコンプレッション装置
5.2.1. 構造・設定
本システムではクランキングトルクを低減するためにデ

コンプレッション装置を採用している．ACG スタータに

よるクランキング回転数では，エンジンの圧縮行程中一時

的にロッカアームがデコンプレッションカムにより押し上

げられ，エキゾーストバルブをリフトし，筒内圧が低下す

る．これにより，始動時のクランキングトルクを低減する

ことができる．

一方，アイドリング回転数以上ではデコンプレッション

アームの遠心力によりデコンプレッションカムが回動し，

デコンプレッション作用は解除される．Fig. 15にデコン

プレッション装置の動作を説明する．アイドリング中にデ

コンプレッション装置が作動すると，デコンプレッション



－ 82 －

Honda  R&D  Technical  Review Vol.22  No.2 (October 2010)

アームの繰り返し作動による異音の発生やコンプレッショ

ンの低下によるエンジン停止が発生する．このため，デコ

ンプレッションの解除回転数は，アイドリング下限から余

裕を持たせ，1100	 r/min 以下とした．また，ACGスター

タの上限回転数は，デコンプレッション解除によるクラン

キング不良を防ぐためデコンプレッション解除回転数以

下とする必要がある．これらの条件を満たすためにデコン

プレッションの解除回転数を 850 － 1100	 r/min，ACGス

タータの上限回転数を 850	 r/min と設定した（Fig. 16）．始

動に必要な爆発力を確保するために最低限のコンプレッ

ションを確保する必要がある．始動限界テストの結果から

コンプレッションの下限値を 720	kPa と設定した．

5.2.2. デコンプレッション装置の課題と対応
従来の同カテゴリーのエンジンではデコンプレッショ

ンカム部とウェイト部が一体になっており，デコンプレッ

ションアームの回動する角度が大きいため，デコンプレッ

ションアームがストッパに当たる際に衝撃音が発生する．

アイドリングストップシステムの場合は作動頻度が増加す

るため，商品性への影響が懸念される．そのために，デコ

ンプレッションカム部とデコンプレッションアーム部を別

体としリンク構造を用いることによりデコンプレッション

アームが回動する角度を減らし衝撃音を低減した．デコン

プレッション装置の従来仕様との比較を Fig. 17に示す．

これにより，PCXのねらいである「クラスを超えた高い質

感」の実現に寄与している．さらに，デコンプレッション

アームと他部品との干渉を避けるためのスペースを減らす

ことが可能となり，シリンダヘッド部のコンパクト化に寄

与している．

アイドリングストップが無い従来エンジンのデコンプ

レッションカムは SCM420H 材に浸炭処理を採用してい

る．しかし，アイドリングストップを想定した始動頻度を

考慮すると，デコンプレッションカムの異常摩耗が懸念さ

れるため，デコンプレッションカム表面にクロムメッキ

を施し耐摩耗性を向上させた．これにより，デコンプレッ

ションカムの摩耗量を問題とならないレベルに低減した．

また，スイングバック動作時に逆転から正転に切り替

わる際の慣性力でデコンプレッションが解除されないよ

うに，回転方向に対しデコンプレッションアームの支点が

ウェイト部をリーディングする方向とした．

5.2.3. デコンプレッションによる効果
デコンプレッション装置を搭載することにより F i g . 

18に示すように，コンプレッショントルク（ピーク値）を

18	Nm から 12	Nm に低減することができた．これにより

ACGスタータのサイズを最小限に抑えつつ 125	 cm3 エン

ジンをクランキングすることができ，エンジンのコンパク

ト化に貢献している．

5.3. エンジン停止と再始動時の制御
アイドリングストップ時のエンジン停止は未燃焼ガソリ

ンの流出を防止するために燃料噴射を止めることで実施し

ている．アイドリングストップによるエンジン自動停止の

場合は，エンジン停止直後にスイングバック動作をおこな

い，次の始動時に，すぐに正転方向にクランキングできる

Fig. 15   Actuation of decompression device
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ようにしている．

一方，エンジン自動停止直後の惰性回転中に再始動が

必要となった場合は，スイングバック動作をしない方がス

ムーズに始動できることがある．そのため，スイングバッ

クを実施するか否かを判断する必要がある．これを，クラ

ンクシャフト位置と回転数により判断している．Fig. 19に

スイングバック要否判定テーブルを示す．

アイドリングストップ中は消費電力を低減させるために

ヘッドランプを減光するとともに燃料ポンプを停止してい

るので再始動に必要な燃圧上昇特性の燃料ポンプを使用し

た．燃料ポンプの燃圧上昇特性を Fig. 20に示す．

Fig. 17   Comparison between developed and previous decompression devices
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Fig. 18   Effect of reduction of demand torque by 
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Fig. 19   Transition of swing-back operation during 
idling-stop
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６．アイドリングストップにより得られた効果

アイドリングストップを使用することにより，燃費向上

率 7.5％，CO2 低減率 7.0％の効果が得られた（Table 2）．

測定モードはEURO3 規制モードを使用した（Fig. 21）．

７．まとめ

125	 cm3 スクータに搭載できるアイドリングストップシ

ステムを開発した．ACG スタータでクランクシャフトを

直結駆動することで静かな始動音が実現でき，PCXの質感

を向上させることができた．

その技術ポイントを示す．

・	125	 cm3 エンジンを始動できる発電フリクションの少な

いACGスタータを開発した．

・	クランキングトルクを低減するためにデコンプレッショ

ン装置を採用した．

・	ACG スタータのサイズを最小限に抑えるために，慣性

力を利用したクランキング方法を採用した．

このシステムの効果は，燃費向上率 7.5％，CO2 低減率

7.0％である（EURO3 規制モード）．
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Table 2   Effects of Idling-stop

In-house test value: EURO-3 control mode
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Fig. 21   Measurement mode of EURO 3 control
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技術紹介

安全運転教育用自転車シミュレータの開発
Development of Bicycle Simulator for Safety Riding Education

鈴　木　憲　二＊	 宮　丸　幸　夫＊

Kenji	SUZUKI	 Yukio	MIYAMARU

要　　旨

生涯にわたる交通安全教育の実現には二輪車・四輪車の

運転者教育に加え，免許を有しない自転車利用者の交通安

全教育が不可欠である．そのため，幅広い年齢層に対応し，

交通ルール，およびマナーの習得と危険予知予測能力の

向上に有効な機能を有する安全運転教育用「自転車シミュ

レータ」を開発した．

ABSTRACT

Lifelong Education of Traffic Safety necessitates 
educating not only motorcycle and automobile drivers 
but also giving traffic safety education to bicycle 
users who may not have driving licenses. A “Bicycle 
Simulator” was developed for teaching safe riding to 
a wide age range, with effective functions to teach 
traffic rules and manners and enhance the student’s 
ability to predict risks.

１．まえがき

日本で自転車は日常生活の交通手段，レジャーなどの多

様な目的で幅広い年齢層に利用されている．（財）自転車産

業振興協会によると自転車の保有台数は年々増加傾向にあ

る（１）（Fig. 1）．また，自転車は環境負荷の少ない交通手段

として，更にその利用が促進されていくと考えられる．

しかしながら，（財）交通事故総合分析センター（以下，

ITARDAという）による事故統計データを見ると自転車利

用者の増加に比例して事故が増えており，特に対歩行者事

故が急増している（２）（Fig. 2）．また，自転車の運転には免

許が不要であるため，自転車が道路交通法を遵守しながら

走行しなければならない道路交通法上の軽車両であるとい

う認識が薄い．そのため，一部利用者のルール・マナー違反

が社会問題として大きく取り上げられている．

このような状況を踏まえ，健全な交通社会を実現するた

めには道路のインフラ整備，行政指導と合わせ，更なる自

転車運転者への交通安全教育が必要であると考える．

運転シミュレータは，実際の交通環境で体験が困難な混

合交通に潜む危険を，その使用者に安全に体験させること

ができるので，それにより，自身の運転を客観的に見直し

て，理解し納得できるという特徴を有している．	Honda は，

これまで自動車教習所の教習課程で使用できる二輪・四輪

シミュレータや身近な二輪販売店の店頭で安全運転を学習

できる「ライディングトレーナ」（３）を開発した．その経験を

活かし，また，モビリティにかかわる企業の責務として生

涯にわたる交通安全教育を実現するため，幅広い年代に有

効活用できる「自転車シミュレータ」を開発した．

＊二輪R&Dセンター

Fig. 1   Number of bicycles in Japan

75

70

65

60

55
1992 200820042000

Year
1996N

um
be

r 
of

 b
ic

yc
le

 in
 u

se
 (

x 
10

6 )

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_13



－ 86 －

 Honda  R&D  Technical  Review Vol.22  No.2 (October 2010)

２．事故状況と自転車教育の現状

ITARDA の事故統計データによる自転車事故要因が示

すように，安全運転義務違反や，交差点安全進行義務違反，

一時不停止などの割合が大きく，自転車利用者が何らか

の法令違反をしている割合が約７割を占めている（４）（Fig. 

3）．また，年齢層別自転車関連交通事故を見ると，当事者

は幼児から高齢者まで広く及ぶが，19 歳以下の割合が最

も多く，約３割を占めている（４）（Fig. 4）．このことから，自

転車事故を減らすには，道路交通を経験し始める幼少の頃

から交通ルールの学習と危険予知トレーニングを実施する

ことが効果的と考える（５）．

自転車の安全教育は，警察主催の自転車教室や，学校に

おける総合学習の時間，クラブ活動などでおこなわれて

いる他，教習所や四輪販社が地域活動の一環として実施す

る例も多い．警察庁の資料（６）によれば，自転車教室の実施

回数は増加傾向にあり，2005 年には約２万２千回開催さ

れ，253 万人が受講した．代表的な教育手法としては，座

学の他，グラウンドに道路状況を模擬し，交差点の通過，

発進時や見通しの悪い場所での安全確認手法などを実地

体験させている．また，児童・生徒のみならず，高齢者向け

自転車教室や，子供・親・高齢者の三世代交流による交通安

全教育を実施しているところも増えてきている．しかしな

がら，自転車安全教育はまだすべての年齢層で充分におこ

なわれているわけではなく，また，一般的には「参加して

いる児童・生徒の主体性が見られない」との指摘（７）もあり，

参加者の興味を引く教育効果の高い新たな取り組みが望

まれている．

３．シミュレータの構成

Fig. 5に開発した自転車シミュレータの外観写真を示

す．本シミュレータは，正面モニタ部，モニタスタンド部，

制御用パーソナルコンピュータ部，車体部，リヤビューモ

Fig. 2   Number of bicycle accidents and those 
involving pedestrians

Fig. 3   Bicycle accident factors (2008)

Fig. 4   Ratio of traffic accidents related to bicycles 
according to age group

Fig. 5   Bicycle Simulator
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Fig. 6   Screen image

Fig. 7   Structure of “Mirror Box”

Front view

Left view

Rearview

Right view

Mirror box

Mirror
Fresnel lens

Display

ニタ部から構成されている．自転車教室の実施状況に合わ

せ，搬出入時には簡単に分解・組立ができ，容易に移動でき

る仕様とした．また，車体部は実車と同様にハンドル，ブ

レーキレバー，およびペダルの操作系を備えている．

幼児から大人まで使用するため，ハンドルとシートの高

さを上下に調節ができるようにし，ハンドルについては調

節方向も考慮した．また，正面モニタの高さ調節部にはガ

スダンパ，およびスライドレールを組合せ，軽い力で上下

できる機構を採用して，体験者の視線に合わせて容易に高

さ調節できる仕様とした．さらに，違和感なく路上走行を

体験できるように，ハンドル操作とペダルに適度な荷重を

与えた．

また，自転車シミュレータの乗車対象を自転車に乗り始

める年齢の５歳児以上と設定しており，実際に安全に幼児

が体験できるかを確認するため，幼稚園でのフィールドテ

ストを実施した．そこで怪我につながる部位がないか，悪

戯による不具合がないかなどの課題を抽出して，仕様に反

映した．

制御部は，廉価かつスペースを必要としない構成にする

ため，映像，音響を含め 1 台のパーソナルコンピュータで

動作するようにした．乗車部とパーソナルコンピュータの

インタフェイスはUSB規格を採用した．

また，自転車教室でおこなわれている内容に則した機

能として欠かせない安全確認動作を体得できる機構とし

て，左右の安全確認用に「Mirror	 Box」，後方の安全確認

用に「Rearview	Monitor」，押し歩きができるように「Step	

Sensor」を装備した．装置類の詳細については次章にて述

べる．

４．シミュレータの特徴と機能

4.1. 左右安全確認機能
体験者に見通しの悪い交差点や，路地で左右の安全確認

をおこなうことを習慣づけるためには，シミュレータに左

右確認動作をおこなわせる機能を持たせることが必要であ

る．本シミュレータでは，画面の分割とMirror	Box を組み

合わせることでその機能を実現した．モニタ画面は前方映

像を表示する中央域と左右映像を小さく表示する左右域，

後方映像を表示する後方域の四つに分割した（Fig. 6）．こ

の小さく表示された左右域の映像をフレネルレンズで拡大

して，鏡を用いて映像の方向を 90 度変えて映し出す機構

をMirror	Box 内に構成した（Fig. 7）．これにより，左右の

安全を確認するためには，上半身を前に乗り出してMirror	

Box を覗き込む必要が生じ，身体を使った左右安全確認動

作を習慣づけることができる．また，1 台のモニタで左右

にそれぞれモニタを設置したのと同等の機能が得られ，省

コスト・省スペースにも貢献した．

正面モニタに中央域・左右域・後方域をすべて表示した

結果，プロジェクタを接続しスクリーンに同じ映像を投

影することで体験者と同様の走行状況を体験者以外の見学

者が見ることができる．そのため，集団教育への活用も容

易である．

4.2. 後方安全確認機能
左右の安全確認と同様に，発進時もしくは進路変更時に

おける後方の安全確認の習慣化には，実際に動作を繰り返

しおこなわせる必要があり，Rearview	Monitor（８インチの

USB接続モニタ）を設置した．正面モニタに映し出されて

いる後方域の映像をソフトウェア上で切り出し，その映像

をRearview	Monitor に映し出すことで後方の交通状況を

表示している（Fig. 8）．停車時，そのモニタには後方映像に

重ねて数字が映し出され，体験者は振り返ってその数字を

確認し，ハンドルに取り付けてある「Handle	 Switch」の数

字ボタンを押す（Fig. 9）．押したボタンの数字とモニタに

表示されている数字が一致した場合は正しく後方確認がで

きたことを示す確認音が流れる．不一致の場合はブザー音

が流れ，また，確認を怠りボタンを押さずに発進した場合

には警告アナウンスを流して確認を促すため，発進時の後

方確認を習慣づけることができる．

開発初期では３色のLEDのみを用いた表示器を使用し

て同様のことをおこなっていた（８）が，この機構では後ろを

振り返ったときに後ろの交通状況がわからないため，状況
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Fig. 8   Photo of “Rearview Monitor”

Fig. 9   Photo of “Handle Switch”

Fig. 10   Photo of “Step Sensor”

Fig. 11   Structure of drive parts
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に応じた判断ができないとのフィールドテストの評価結果

に基づき，後方の交通状況が表示できる現モニタ仕様を採

用した．

4.3. 押し歩き機能
道路交通法第 17 条，および第 63 条において，自転車

を運転する際，歩行者専用道路や人込みや横断歩道等で歩

行者の妨げになる場合は自転車から降りて押し歩くこと

と定められているが一般的に認知されていないことが多

い．この点を教育するため，押し歩きを模擬する機能を付

加した．押し歩き動作を検出するために専用設計の Step	

Sensor を用いた（Fig. 10）．このStep	Sensor には３軸半

導体加速度センサが内蔵されている．体験者が自転車を降

りてStep	Sensor を腰につけて足踏みをすることで，腰の

加速度を検知する．その加速度に基づき歩行速度を算出し

て，ハンドルを切った向きに映像が進むように構成した．

4.4. 加減速演算
走行速度の演算手法として，ペダルで駆動される自転

車の後輪の回転数を検出し，それをそのまま走行速度とす

る手法が一般に（トレーニングマシンなど）使われている
（９）．しかし，この手法では実際と同等の負荷や慣性質量を

後輪に与えなければ，現実的な加減速運動を再現すること

は難しく，重く大きなフライホイールが必要となり，自転

車シミュレータが重く，大型化してしまう．そこで，本シ

ミュレータではペダルとチェーンによって回転駆動される

小型フライホイール，およびその回転数を検出するピック

アップ（Fig. 11）を用いながら，新たに考案した速度演算ア

ルゴリズムにより小型軽量なシステムで走行速度を再現し

た．ピックアップにより検出した回転数信号に後述の係数

を乗じ，それを運転者が期待している加速度とみなす．そ

の加速度にブレーキ入力量や路面勾配・転がり抵抗などか

ら求められる減速度を反映しトータルとしての加減速度を

決定する．その加減速度を積分することで走行速度を算出

した．回転数信号に乗ずる係数は，こぎ出し時では大きく，

走り出し後ではより小さな値とした．これにより，こぎ始

めではペダルの踏み込みに対して直接的に速度が上がって

いき，走り出し後は徐々に加速していく感覚となる映像の

動きとなり，より実車に近い加減速感覚を与えることがで

きた（Fig. 12）．

4.5. 教育機能
自転車特有の動作を模擬する体験機能に加え，教育機器

としての機能について以下に述べる．

コース構成は，走る・曲がる・止まるといった基本動作を

学べる「練習コース」，路上走行を体験しながら法規を学べ

る「やさしいコース」，路上の危険を体験し危険予知，予測

トレーニングができる「難しいコース」，質問形式で標識，

ルール，マナーを学べる「クイズコース」，路上走行で想定

される横断歩道通行時の注意点や交差点通過における一時

停止・安全確認の重要性などのポイントを短時間で体験で

きる「ケーススタディコース」を用意した．

自動車教習所で使用されているライディングシミュレー

タ（10）は，乗車対象者が免許取得可能な年齢層であること
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Fig. 12   Control flow of bicycle motion

Fig. 13   Screen image of replay after riding

Fig. 14   Bicycle simulator in actual training
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や教習機材としてシステムが構築されている．しかしな

がら，自転車シミュレータは交通法規を知らない幼児・児

童も乗車対象者としているために，「興味を持たせて楽

しく学ばせる」ことに対してより注力し，解説やアドバイ

スをアニメーションと音声でおこなうキャラクタとして

「ASIMO」を採用した．また，従来のシミュレータでは走

行終了後にまとめて走行結果の評価をおこなっていたが，

本シミュレータでは教育対象者年齢が幅広く，特に年少者

では自分がどのような運転操作をしたか，記憶が薄れるこ

とによる教育効果の低下に配慮し，走行後の一括評価に加

え，走行位置，事故形態，遭遇した危険場面をリアルタイ

ムに読み取り，運転操作に対しその場その場で音声により

適切な解説やアドバイスをおこなうようにした．	

走行開始前に体験者の年齢層を選択させることで，体

格差に応じた適切な視界高さからの視界映像や最高速・加

減速などの走行性能，各年齢層の理解力に合わせた解説

や説明表現，適用される法規の違いを反映した交通場面

設定などの切り替えを可能とした．これにより幅広い年

齢層に対応した安全な自転車利用の教育をおこなえるも

のとなった．

非安全事象が起きた時点で，アドバイスをその都度出す

以外にもコース走行中に事故が発生した場合，その直後に

自動的に俯瞰視点で再生し，何が起きたのか，なぜその事

故が起きたのかをその場で振り返ることができる仕様にし

た．事故再生画面では，速度が数値で，前後ブレーキのか

け具合がバーグラフで表示される．左右のブレーキをどの

ように操作したかがわかることから，ブレーキ操作につい

ての指導もすることができる（Fig. 13）．

最後に実際の交通安全教室で活用されている模様を Fig. 

14に示す．
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■著　者■

鈴 木 憲 二 宮 丸 幸 夫

５．まとめ

交通ルール，およびマナーの習得と危険予知予測能力の

向上を目的とし，幼児から高齢者まで「興味を持って楽し

く学べる」自転車シミュレータを開発した．自転車シミュ

レータは以下のような機能を有している．

・	左右，および後方安全確認動作の体得機能

・	自転車の押し歩きに対応し，道路交通法に則した正しい

乗車方法の体得機能

・	各年代に合わせた教育内容とアドバイス機能

・	自転車が混合交通において遭遇しやすい危険場面体験

機能

６．あとがき

試作機を使用した，数多くの小中高の教育現場や高齢者

自転車教室，イベント・展示会での試乗を通し，自転車にま

だ乗れない子供達も興味を持ち，楽しみながら安全運転教

育が行えるとの声を多数頂いた．本シミュレータは平成 21

年 10 月に製品リリースを発表し，翌平成 22 年 2 月に量産

が開始された．今後，自転車シミュレータが広く普及し，

活用して頂くことで，健全な交通社会実現の一助となるこ

とを願っている．
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考えるだけで機械を操作する BMI 技術
Brain Machine Interface Technology Enabling Control of Machine by Human Thought Alone
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要　　旨

機械は手や足や声などを使って操作するが，その基本概

念を崩す「脳・機械インタフェース（BMI）」と呼ばれる技術

が近年注目を浴びている．これは脳と機械を直接つなぐこ

とで，考えるだけで機械を動かすことが可能となる技術で

ある．

Honda は，（株）国際電気通信基礎技術研究所，（株）島津

製作所と共に，BMI のコア技術である脳計測装置と意図検

出アルゴリズムの研究開発を行い，高性能かつ日常生活で

利用可能なBMI の開発に成功した．脳計測装置として，脳

波計と近赤外光脳計測装置を併用しリアルタイムに脳活動

を計測できるシステムを新たに開発した．また，意図検出

にはSparse	Logistic	 Regression と呼ばれる手法を用い，

高次元データの中から重要なデータを自動的に抽出し，高

性能に意図を検出できるシステムを開発した．

これらの新しい技術を使って，４択運動イメージ（右手・

左手・舌・足）と呼ばれる実験で，世界最高水準の 90％以

上の精度で機械を考えるだけで動かすことが可能となり，

BMI 実応用の第一歩を踏み出すことが出来た．

ABSTRACT

Recently, brain machine interface (BMI) technology 
has gathered a lot of attention in regard to controlling 
a machine without any physical devices. Although 
this interface is often seen in science fiction, it is 
becoming realistic due to dramatic progress in brain 
and computer science. By directly connecting a 
human’s brain with a machine, a machine can be 
controlled by human thought alone. 

Honda has challenged the development of this 
BMI in collaboration with ATR and Shimadzu. 
By developing a new brain measurement using 
electroencephalography (EEG) and near-infrared 
spectroscopy (NIRS) and applying sparse logistic 
regression into BMI to detect a human’s intention 
correctly, we successfully developed a highly accurate 
interface of BMI.

To validate our BMI system, we used 4-motor 
imagery task of ten used in BMI research. The 
performance of our BMI is more than 90% accuracy. 
This result is competitive against other BMI research 
groups.

１．まえがき

近年の脳科学の発展による脳機能の解明とコンピュー

タ科学の進展により，今までサイエンス・フィクション（Ｓ

Ｆ）の世界と考えられてきた「考えるだけ」でロボットやコ

ンピュータ等を操作することが可能となりつつある．こ

の技術は，脳・機械インタフェース（BMI:	 Brain	Machine

Interface）または脳・コンピュータインタフェース（BCI:

Brain	Computer	 Interface）と呼ばれ，脳と機械を直接つな

ぐことで，手や足を使わなくとも機械を操作することが可

能となる（１）-（３）．

Honda は 2005 年より BMI の研究を開始し，翌 2006

年には（株）国際電気通信基礎技術研究所と共同で，機能

的核磁気共鳴装置（fMRI:	 functional	Magnetic	 Resonance	

Imaging）を使って，ロボットハンドを動かすことに成功

し，BMI の基礎技術検証を行った（４），（５）．この時は，fMRI

の中に横たわった被験者が右手を使って実際にじゃんけん

をする際の脳活動データを第一次運動野付近から取得し，

それを解析することで，グー・チョキ・パーのどの脳活動

データかを判別した．そして，その結果をロボットハンド

に送ることで，ロボットハンドに 85％以上の精度で被験

者と同じ動きをさせることに成功した．しかし，被験者に

＊　基礎技術研究センター

＊＊（株）国際電気通信基礎技術研究所	脳情報研究所

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_14
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実際に運動をさせるために「考えるだけ」とはなっていない

点，fMRI という巨大な装置を使っているために日常生活

への応用が難しいという点，操作対象がロボットハンドで

あり生活の中で役立つイメージが湧きにくい点などの問題

があった．

そこで本稿では，fMRI から日常生活で利用可能な脳波

計（EEG:	Electroencephalography）（６）や近赤外光脳計測装

置（NIRS:	Near-InfraRed	 Spectroscopy）（７）への脳計測装

置の置き換え，また実際の運動ではなく「考えるだけ」での

機械操作，日常生活で BMI がどのように使われるかのイ

メージが湧きやすいように人型ロボットへの変更を行っ

た．EEG や NIRS は装置が小型であるため日常生活での

利用が可能であるが，信号の質が fMRI に比べて大幅に悪

くなるため，データから被験者の動作や意図をいかに正確

に判別するかが重要な研究課題となる．また，実際の運動

から「考えるだけ」に変更することで，強い信号が得られる

第１次運動野の脳活動ではなく，より高次の弱い信号しか

使えないと言う問題が生じる．そこで，信号から意図を検

出するためのアルゴリズムの開発およびEEG-NIRS リア

ルタイム同時計測システムの開発を行い，上記の問題点を

解決した．その後，一般環境において考えるだけでロボッ

トを動かす実験を行い，後述の４択運動イメージ実験で平

均 91.6％の精度で人型ロボットを動かすことに成功した．

ここでは，2009 年 3 月 31 日に発表した「考えるだけで

ロボットを制御するBMI 技術」の基本技術を紹介する．

２．将来イメージ

Fig. 1に我々が考えている BMI 技術による将来像を示

す．洗い物で手が離せない際に考えただけでロボットが

テーブルセッティングや食事運びや植木への水やりなどの

家事を手伝ってくれたり (a)，両手がふさがっている際に

考えただけでトランクが開いたり (b)，暑いと考えただけ

Fig. 1   Images of our future lives using BMI

でエアコンがついたり，テレビを見たいと考えればテレビ

がついたり (c)，声を出さずとも他の人と会話できたり，イ

メージしただけでその情報が集まったり (d)，日常生活を

見回すと BMI 技術を使える可能性を持った機械が数多く

あり，例をあげれば枚挙にいとまがない．これらのように，

BMI 技術が実現すれば，今までの機械の操作に対する概念

を根底から変えることができ，人々にとってより便利で，

効率的な世界が実現できると考えられる．

３．脳・機械インタフェース（BMI）

BMI は，その言葉の通り，脳と機械を直接つなぐインタ

フェースである．脳科学研究の急激な発展とともに，1990

年頃から研究が活発化し，2000 年頃から研究成果が徐々

に報告されるようになった（２）．研究当初は，侵襲型 BMI

と呼ばれる手術によって脳の表面に電極を置くタイプがア

メリカなどを中心に研究されていたが，最近は徐々に体に

全くダメージのない非侵襲型と呼ばれる BMI 研究も盛ん

におこなわれるようになってきた．

今まで報告されている BMI は大きく分けて，入力型

BMI と出力型BMI に分類される．入力型BMI は，機械か

ら電気信号を脳に入力するもので，例えば人工内耳などで

既に実用化済みである（３）．一方，出力型BMI は，脳活動を

脳計測装置で計測し，それに解釈を加えて機械に送信する

ことで機械を操作する．脳から見て信号が出力される形に

なっているので出力型BMI と呼ぶ．

ここで報告する BMI は，体に全くダメージのない脳計

測装置を使い，脳活動データに解釈を加えて機械に送る

タイプで，「非侵襲・出力型 BMI」である．体に全くダメー

ジがないことからも，将来，一般の方に適用可能なインタ

フェースとしての可能性を秘めているものである．

非侵襲・出力型BMI（以下，BMI と略す）の大まかな処理

の流れを Fig. 2に示す．

Fig. 2   Basic flow of our BMI
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被験者が何かを考えている（イメージしている）際の脳

活動を脳活動計測装置 (a)によって計測し，脳活動データ
(b)を得る．後ほど説明するが，ここでは脳波計と近赤外光

脳計測装置を使い，脳波（bの上段）と脳血流（bの下段）の

データを同時に得る．そして，得られたデータに信号処理

を施した後に弁別器と呼ばれる学習アルゴリズム（後述）

を使って，得られたデータから被験者が何を考えている際

の脳活動かを判別する (c)．そして，得られた結果を機械に

送信することで，機械があらかじめ定められた動作を行う
(d)．Fig. 2からも明らかであるが，いかに脳活動を正しく

測定するか，そして測定した脳活動データからいかに正し

く意図を検出するかがBMI の重要な研究テーマである．

４．新しく開発した脳計測装置

今回，世界に先駆けて脳波と脳血流を同時に計測し，リア

ルタイムでデータを処理できるEEG-NIRSリアルタイム同

時計測システムを共同開発した．EEGとNIRSを同時に計

測できるシステムは既に（株）島津製作所から発売されてい

るが，これは計測後にオフラインでデータを解析するため

のものである（７）．すなわち，考えるだけでロボットをリア

ルタイムに操作することができない．また，EEGと NIRS

が別々に制御されているために，それぞれのデータのタイ

ミングをどのように合わせるかが大きな問題となる．

本章では，まず脳波計と近赤外光脳計測装置の原理に

ついて概説し，その後に開発した脳計測装置を説明する．

特に今回開発したEEG-NIRS の同期方法とリアルタイム

データ転送について説明を行う．

4.1. 脳波計
脳のある領域が働く際，非常に微弱ではあるがその領域

で電気の流れが存在する．その電気の流れが，ほんの一部

ではあるが頭蓋を通して頭皮上に漏れ出てくる．その漏れ

出てきた電気の流れを測定しているのが脳波である．ここ

で注意したいのが，脳の外には脳髄液と呼ばれる導電性の

液体があるため，ある領域で活動があったとしても脳髄液

の影響で最も近い頭皮上に信号が出てくるとは限らないこ

とである．一方，脳髄液を覆う形で頭蓋骨が存在するが，

頭蓋骨はほぼ絶縁体であるため電気をほとんど通さず，電

気信号を大幅に減衰させる．すなわち，脳髄液で脳活動領

域をぼやかしているために脳活動領域の特定が難しくなっ

ている上に，頭蓋骨が電気信号を遮断するという状態に

なっている点に注意したい．	

4.2. 近赤外光脳計測装置
脳のある領域で活動があると，その部分で酸素が消費さ

れる．その酸素が消費された領域には，酸素を運ぶために

血液が集まる傾向があるため，その血液を近赤外光という

無害の光を使って見ているのが近赤外光脳計測装置であ

る．具体的には，波長 780	 nm，805	 nm，830	 nm の光を頭

皮上から脳内に入れ，血液中の酸化ヘモグロビン，脱酸素

化ヘモグロビン量に応じた吸収量の違いを使って脳内の活

動を見る．しかし，脳で活動があっても，すぐに血液が集

まってくるわけではないため，測定には少し時間が必要で

あり，後述の実験では 10 秒程度イメージをし続ける必要

が生じた．

4.3. 開発した脳計測装置
Fig. 3が開発した脳計測装置の全体像である．島津製作

所から販売されている EEG-NIRS 同時計測システム（オ

フライン）をベースに，EEG-NIRS の測定結果を合わせる

ための同期システムとリアルタイム処理システムを新しく

付加したものである．
Fig. 3右下図は，被験者の脳活動を計測するセンサ部分

の拡大図である．黒のケーブルがついたものがNIRS のセ

ンサで，赤いラベルのついたものが発光部，青のラベルの

ついたものが受光部である．センサは発光部 16 本，受光部

16 本の合計 32 本であるが，発光部と受光部のセットで１

論理チャンネルを構成するため，48 個所の測定（48 論理

チャネル）が可能である．また，論理チャネルごとに酸化ヘ

モグロビン量と脱酸素化ヘモグロビン量のデータが取得可

能である．一方，白のケーブルがついたものがEEGのセン

サで，66 本装着可能である．内２本はアース用のセンサで

あるため，64 個所の測定が可能である．

同期システムは，数ミリ秒のズレが脳活動の理解に大き

な影響を及ぼすために，EEGとNIRSのデータを数ミリ秒

単位で同期を取るための仕組みで，時間を管理しているコ

ンピュータからTTL信号を出して，それをEEGと NIRS

装置で同時に記録することで同期を取っている .

同期システムは，Fig. 4に示すように，時間を管理して

いるコンピュータからTTL信号（0	V または 5	V）８ビッ

ト分を送信し，EEGおよびNIRSでは計測データと共に，

Fig. 3   Brain activity real-time measurement system 
using EEG and NIRS

NIRS EEG BMI
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TTL 信号を記録する．時間管理をしているコンピュータ

と各計測器の間は BNC ケーブルで物理的に接続をした．

各計測装置からは後述のようにオンラインでデータが統合

用コンピュータ（Fig. 3ではBMI と表記）にLAN経由で送

信される．統合用コンピュータに到着する計測データは，

ネットワークの遅延などのためにEEGと NIRS の間でわ

ずかであるが時間ずれが生じている．そこで，計測データ

と同時に送られてくる TTL信号を使って時間の調整をす

ることで，EEGと NIRSのデータの同期を行った．

リアルタイム処理システムは，計測データをサンプリン

グごとに外部コンピュータに LAN経由で転送する仕組み

で，外部コンピュータ上に作られる共有ファイルにリング

バッファーを実装することで，データを高速に取得できる

ようにした．また，ブロードキャスト機能をつけることで

複数の外部コンピュータに同時にデータを送信することも

可能となっている．
Fig. 5は，Fig. 3の装置をベースにBMI 装置として一つ

にまとめたものである．一般的に脳計測装置類は電磁ノイ

ズなどの影響をさけるために，AC 電源を用いる機器類か

ら離して置くのが一般的である．しかし，その距離を維持

すると装置が巨大化するなどの問題があり，今回は装置を

コンパクトにまとめることを前提に，電磁ノイズを削減す

る方向で検討を行った．

各種機器で生じる電磁ノイズの影響を最小にするために

各部に電磁シールドを施し，電磁ノイズに弱い機器は AC

電源を用いる機器類とは別の電磁シールドを施したスペー

スに配置した．また，配線の都合で電磁シールドの破れが

発生する場所が一部あるため，装置ごとに電磁ノイズの状

態を測定し，電磁ノイズが大きい機器類を順番に並べ，脳

計測装置から見て最も遠いスペースから順に配置した．

実験の際に使用する被験者指示画面や被験者用の椅子な

ども１つにまとめ，さらに装置の状態を示す LED や容易

に移動可能なようにキャスターなども配置した．また，被

験者にかかるセンサの重量を軽減するために，アームでセ

ンサを支える形にした．

装置の大まかな外寸は，縦 200	 cm，横 70	 cm，高さ 140	

cm で，現在の重量は約 300	 kg となっている．この Fig. 5 

の脳計測装置により，まだ大型ではあるが，任意の場所で	

BMI	の実験検証が可能となり，日常生活で使えるBMI 装

置へと一歩前進したと考える．

５．意図検出アルゴリズム

5.1. 情報抽出技術
前章の脳計測装置を使うと１サンプリングごとにNIRS

からは 96 データ（酸化ヘモグロビン量，脱酸素化ヘモグロ

ビン量），EEGからは 64 データが取得可能である．今回の

実験ではNIRSのサンプリング周波数が 7.69	Hz，EEGの

サンプリング周波数が	 256	 Hz，イメージを行っている時

間が 10 秒であるため，イメージ中のデータだけでも約 17

万点程度のデータが取得可能である．また，このデータに

対して，各種フィルタリングや周波数解析などの信号処理

が考えられるために得られるデータは膨大である．

しかしその膨大なデータの中には，被験者が何をイメー

ジしているのかを判別するのに重要なデータや全く意味の

ないデータが混ざっていると容易に想像できる．そこで，

ATR山下らが提案している	Sparse	Logistic	 Regression	

と呼ばれるパターン認識器を使って，真に意味のあるデー

タのみを使って意図を判別することを試みた（８）．

Sparse	Logistic	 Regression	の詳細は，本稿の目的では

ないために文献（８）を参照頂きたいが，統計的に不要な

データを自動的に削除しながら，Fig. 6に示すような境界

Fig. 4   EEG-NIRS synchronization system
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Fig. 5   Brain activity measurement system for BMI
Fig. 6   Image of classification (binary classification 

shown as example)
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面（弁別面と呼ぶ）を自動的に学習するものである．この

際，データを可能な限り正確に弁別できる面を計算するの

はもちろんのこと，汎化性能の観点からも出来るだけ単純

な弁別面を選ぶようにした．
Fig. 6の各点は，被験者が何かをイメージした際に得ら

れるデータ群に対応する．すなわち，１点が１回のイメー

ジに対応する．なお，実際のデータは非常に高次元である

が，Fig. 6では図示のために２次元としている．

Sparse	Logistic	 Regression では，事前に取得したデー

タを使って弁別面の学習を行っておく．そして，弁別面の

学習後は，新規に入ってきたデータが弁別面のどちら側に

あるかによって，そのデータが何をイメージした際のデー

タかを判別する．例えば，Fig. 6の場合，新規のデータが弁

別面の左側にあった場合は，イメージＡを行っている際の

脳活動データとみなす．

5.2. EEG-NIRS 併用技術
第４章で紹介したように，今回は EEG と NIRS によ

り脳波と脳血流が同時に計測可能である．そこで，最も

単純な併用の例として，EEG データと NIRS データから

Sparse	Logistic	 Regression を用いて，それぞれのイメー

ジ判別結果を得ることとし，EEGからの判別結果とNIRS

からの判別結果を統計的に統合することで，判別の正答率

を向上させることとした（Fig. 7参照）．

具体的には，Sparse	Logistic	Regression を用いると，新

規のデータに関して各イメージに所属している確率が得ら

れる．これは，弁別面からの距離を使ってシグモイド関数

によって計算される．この確率は言わば，判別の自信度合

いを示す指標である．それぞれEEGとNIRSから各イメー

ジの確率が出力されるために，それらを単純にかけ合わせ

正規化することで，２つの測定装置の結果をまとめた確率

が出力され，その確率に基づいて最終結果を計算した．

これらを数式で示すと，EEG から得られるタスク	 i	の

確率を	Pi
E	，NIRS から得られるタスク	i	の確率を	Pi

N	，全

タスクの集合を	 I	とすると最終結果	 T	は次のように表わ

される．

i∈I
T = arg max Pi

Total

ここで，Pi
Total	は次の通りである．

∑
i∈I

Pi
E · Pi

N

Pi
E · Pi

N

Pi
Total =

６．実験

6.1. 実験課題
被験者に右手，左手，舌，足の４つの選択肢から任意の

一つを選んでもらい，その選んだ体の部位を動かすイメー

ジを行ってもらう実験課題を使った．イメージの方法は，

体を絶対に動かさないことを前提に，特に指定はしなかっ

た．実験後にどのようなイメージをしたのかヒアリングし

たところ，イメージの方法は人によって異なるが，例えば，

ボールを投げる（右手運動イメージ），車のギアをシフトす

る（左手運動イメージ），お皿をなめる（舌運動イメージ），

走る（足運動イメージ）などのイメージをしたとのことで

あった．

このような実験課題は，一般的に４択運動イメージと呼

ばれるもので，BMI の世界ではよく使われるものである．

ちなみに，ランダムに予測しても 25％（期待値）は的中する

が，この 25％をチャンスレートと呼び，このチャンスレー

トを基準に，如何にチャンスレートより高い性能を出すか

が重要となる．選択肢数が多くなるにつれ課題が難しくな

ることは言うまでもなく，BMI では何択の課題で正答率が

何％かを議論する必要がある．

6.2. 実験の流れ
今回の実験では，前述の弁別器を学習させるためのデー

タを取る「学習セッション」と，学習した弁別器で実際にテ

ストを行う「テストセッション」をその順番で適宜休憩を

挟みながら行った．学習セッションは後述の１ランを 10

回分で構成し，テストセッションは１ランを１回分で構成

する．１ランは，右手，左手，舌，足をそれぞれ７回ずつ計

28 回イメージすることで構成する（それぞれを１トライア

ルと呼ぶ）．なお，右手，左手，舌，足のどれをイメージす

るかは，Fig. 5の被験者の前にある小型のディスプレーを

使ってランダムに指示を行う．１トライアルは，３秒間の

安静，ビープ音による１秒前の指示予告，１秒間の課題指

示，10 秒間のイメージ，６秒間の安静の合計 21 秒間で構

成される．28 トライアルで１ランを構成するために，１ラ

ンは約 10 分間である．また，実験開始時と終了時に５秒と

10 秒の安静時間をはさんだ（Fig. 8参照）．

10 回の学習セッションで得られる 280 回（右手・左手・Fig. 7   Combination of EEG / NIRS results
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Final result

Result

NIRS

PE

PTotal
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舌・足，それぞれ 70 回）のデータと過去に行った実験デー

タを使って弁別器を学習し，1 回のテストセッション，す

なわち 28 回分のデータでテストを行う．なお，テストセッ

ション中は被験者の前のディスプレーで課題を指示する必

要はないが，BMI の性能（正答率）を検証するために，被験

者が何をイメージしたかを知る必要がある．そこで，テス

トセッション中もディスプレーで課題を指示した．
Fig. 9が実験中に使用した画面の一例である．なお，被

験者の眼が動くことによる眼電位や，筋肉が動くことによ

る筋電位などが実験に影響することがないように十分な配

慮を行っている．また，視覚刺激が大きくならないように

画面の輝度変化にも十分な配慮を行った．

6.3. 実験環境
日常生活で利用可能な BMI 技術確立を目指しているた

めに，シールドルームなどの特殊な実験環境を使わずに，

一般的な会議室（窓あり）で実験を行った．

6.4. センサ位置
NIRS のセンサ取り付け位置のイメージを Fig. 10に示

す．EEGは全脳をカバーしているが，NIRSはセンサ数に

限りがあるので，国際 10-20 法（６）で言う C3，C4 を中心に

左脳と右脳を 4× 4 のセンサで覆うように配置した．それ

ぞれのセンサー間は，3	cm である．

6.5. 被験者とインフォームドコンセント
実験には研究グループメンバーの 20 代から 40 代の健

康な男性３名（右利き）が参加した．なお，社内の倫理規定

に基づき，実験前に被験者に十分な説明を行い，被験者の

承諾を得た上で実験を行っている．また，計測したデータ

に関しては，個人情報保護の観点から厳密な管理を行って

いる．

6.6. データの評価方法
テストセッションの 28 トライアル中，何回 BMI が正

しく予測できたかで評価を行った．なお，Sparse	Logistic	

Regress ion は，当日の 10 セッション分のデータを含む

近々の 115 セッション分のデータで学習させておいた．

6.7. データ処理
実験で得られる EEG，NIRS のデータ処理は，次の通

りである．EEG データは，テスト中のデータを抜き出し，

ベースラインの補正を行う．そして，判別に重要なセンサ

を選び，バンドパスフィルタを施す．その後，データを２

乗し，移動平均を施し，これを判別に用いた．この判別に

用いるデータを特徴量と呼ぶ．一方，NIRSデータは，オン

ラインバンドパスフィルタを施し，その後判別に重要なセ

ンサ・時間を選ぶ．最後に移動平均を行い特徴量とした．こ

こで問題となるのは，各種信号処理のパラメータである．

このパラメータ決定のために，別途取得したチューニング

用データを使って，複数のパラメータをテストし，最もパ

フォーマンスの高かったパラメータをテストで使うことと

した．なお，チューニング用データはパラメータ決定のた

めだけに使い，パラメータ決定後に全てを破棄した．これ

は，パラメータ決定時にテストデータを使わないことで，

公平なデータ解析を実施するためである．

実際に用いたパラメータは，紙面の関係もあり，説明を

省略する．

Fig. 8   Experimental protocol. ‘One run’ includes 28 
trials.

Fig. 9   Indications for subjects
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７．結果

7.1. 計測データ
計測したデータの一例をFig. 11に示す．(a)がEEGデー

タの一部，(b)が NIRS データの一部である．横軸が時間

（sec），(a)の縦軸は電圧（μV），(b)の縦軸はヘモグロビン

量を示す．

行方向には，左手・右手・舌・足を動かすイメージをした

際に得られる各データを，列方向には代表的なセンサ位置

でのデータを示した．これらのデータを前述のデータ処理

を行うことで，判別に用いる特徴量を計算した．

7.2. 新技術の効果
新技術を使ったBMI 装置を用いて，試験日当日の 28 ト

ライアルでテストした結果を Fig. 12に示す．Fig. 12で

は 18 日分のデータを示した．性能はばらつきがあるが，

平均 91.6％の判別性能を示した．最低は 82.1％，最高は

100.0％である．このばらつきは，被験者の体調によるもの

なのか，意図検出アルゴリズムが検出しきれていないため

なのかは，今後検討をする必要がある．なお，91.6％は報

道発表時の判別性能と若干異なるが，これは解析方法を一

部変更したことによる．

８．ロボットを使ったデモ

テストセッション中は，実際に機械を動作させた．今回

の実験では，機械の例としてHonda が開発しているヒュー

マノイドロボットASIMOを使った．

各運動イメージに対する ASIMO の動きは Table 1お

よび Table 2の通りであるが，これはあくまでも一例であ

る．BMI で判別した右手・左手・舌・足に対応したコマンド

をASIMOに無線で送ることで，ASIMOは Table 1および
Table 2で定義された動作を行う．

ASIMO は BMI からの結果をコマンドとして受け取る

と，まず	PT
Total	に応じて，判別の自信度について Table 1の

第一コマンドに応じた発話を行う．ここで，PT
Total	は最終判

別結果	T	に対する自信度を示す．そして最終判別結果	T	に

基づいて Table 2の第二コマンドを実行する．これにより，

考えるだけでロボットの操作が可能となった．

Fig. 11   Raw data of EEG (a) and NIRS (b)

Fig. 12   Performance of our BMI system under 4 
motor imagery tasks

(a)

(b)

C3

Left

Right

Tongue

Foot

Left

Right

Tongue

Foot

CZ C4

C4C3

1050

100

0

-100

1050

100

0

-100

1050

100

0

-100

10

1086420

50

100

0

-100

0.05
0

-0.05

1086420

0.05
0

-0.05

1086420

0.05
0

-0.05

1086420

0.05
0

-0.05

1086420

0.05
0

-0.05

1086420

0.05
0

-0.05

1086420

0.05
0

-0.05

1086420

0.05
0

-0.05

1050

100

0

-100

1050

100

0

-100

1050

100

0

-100

1050

100

0

-100

1050

100

0

-100

1050

100

0

-100

1050

100

0

-100

1050

100

0

-100

100

Experimental day

C
or

re
ct

 ra
te

 (%
)

70
1

75

80

85

90

95

2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18

Range of PTTotal Action and speech of ASIMO
Speaks “Hai, kekka wo 
uketorimashita. Machigai 
nai to omoimasu”.
(Yes, I received the result. 
I strongly believe that the 
result is correct.)
Speaks “Hai, kekka wo 
uketorimashita. Tabun,
atteiru to omoimasu”. 
(Yes, I received the results. 
Maybe, the result is 
correct.)
Speaks “Hai, kekka wo 
uketorimashita. Chotto 
jishinga arimasenga”. 
(Yes, I received the results. I 
am not sure that the result 
is correct.)

PTTotal 0.90

0.90 0.70

0.70 PTTotal

PTTotal

Image by subject Action and speech of ASIMO
Right hand Raises a right hand. Speaks 

“Migi-desu”
(right hand) 

Left hand Raises a left hand. Speaks 
“Hidari-desu”
(left hand) 

Tongue Imitates eating. Speaks 
“Shita-desu”
(tongue)

Foot Steps. Speaks “Ashi-desu” 
(foot)

Table 1   First actions of ASIMO in BMI experiment

Table 2   Second actions of ASIMO in BMI experiments
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９．まとめと今後の課題

本稿では，考えるだけで機械を動かすことができる脳・

機械インタフェース技術（BMI:	Brain	Machine	 Interface）

を紹介した．情報抽出技術と脳波・脳血流の同時計測シス

テムによる併用技術を使って，右手・左手・舌・足のいずれ

かを動かすイメージをする４択運動イメージ実験で，世界

最高水準の判別性能である 91.6％を達成した．また，機械

の一例として人型ロボットと BMI を結合し，考えるだけ

でロボットを動かすことにも成功した．今後，装置の小型

化・軽量化と意図判別性能のさらなる向上を図りたいと考

えている．
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技術紹介

パワープラント分野におけるシステムモデリング技術
System Modeling Technology for Powerplant Control Systems

村　上　　　真＊	 野　村　和　範＊

Makoto MURAKAMI Kazunori NOMURA
久　木　　　隆＊	 笠　原　康　彦＊

Takashi HISAKI Yasuhiko KASAHARA

要　　旨

自動車の制御システム開発は，燃費向上，環境対策，高

い安全性を達成するために年々複雑化している中で，開

発期間の短縮が求められている．システムが複雑化，大規

模化するほど，Ｖ字プロセス開発の上流設計の精度がその

後の工程に与える影響が大きく開発期間短縮の大きな課

題となっている．この課題を解決するために，ユースケー

スシナリオや品質機能展開シート（QFD シート：Quality

Function	Deployment	Sheet）を用いて要求抽出をおこない，

要求分析とシステムモデル設計手法であるModel	Driven

System	Engineering（MDSE）の要素を取り入れたTotal

Trial	 Sheet（TTS）を用いて要求分析とシステムモデル設

計をおこなうことで，開発初期段階での仕様完成度を上げ

る手法を考案した．

ABSTRACT

Developing automobile control systems requires 
shortened development times even as it becomes 
more complex each year to enhance fuel efficiency, 
take environmental measures and meet high safety 
standards. The more complex and large-scale a 
system becomes, the greater the impact that upstream 
design precision during V-process development has 
on subsequent processes, and the greater the issue 
becomes of shortening development time. To resolve 
this issue, this research devised a technique that uses a 
use-case scenario and a Quality Function Deployment 
sheet (QFD sheet) to elicit requirements. In addition, 
it uses a total trial sheet (TTS) incorporating elements 
of Model Driven System Engineering (MDSE), a 
requirements analysis and system model design 
technique, to analyze requirements and design a system 
model, thereby increasing specification completeness at 
the start of development.

１．はじめに

制御システム開発では，Fig. 1に示すようなＶ字プロセ

スといわれる開発スタイルがよく用いられる．これは，仕

様検討段階から製品完成に至る一連の流れをＶ字にたと

え，設計したものを検証し，不具合があれば仕様を修正し

検証するといったことの繰り返しで開発を進めていくもの

である．最近は，検証に至る前の仕様設計時において，シ

ミュレーションツール（Matlab，Simulink）により設計し，

ソフト開発していく手法が用いられている（１），（２）．これに

よって，仕様上の論理的な間違いや仕様と実装コードの不

一致など，設計ミスを事前に検出することにより，実機検

証時の負荷が減り，効率よくソフト開発をおこなうことが

できる．これまでのパワープラント開発においては，仕様

と実装コードの一致は，高い開発効率をもたらしてきた．

一方，マイコンの性能アップがソフトウェア数の急激な増

＊四輪R&Dセンター
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Fig. 1   V-process development

加を可能としたエレクトロニクス分野のように，大規模シ

ステムの開発になるほど，要求抽出および分析とシステム

モデル設計の開発比率が増大するといわれており（３），仕様

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_15
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と実装コードの一致性だけでなく，実装以前の要求と仕様

の整合性を高めていくことが重要となる．

今後の自動車の制御システム開発は，複雑化することが

予測され，さまざまな取り組み（４），（５）が試みられており，

開発初期段階での仕様完成度を上げるためには，要求抽出

および分析とシステムモデル設計を効率良くおこなう手法

を検討する必要がある．

２．開発のねらい

パワープラントシステム開発においては，開発効率と品

質向上のため制御仕様書を実装コードに近いところまで記

述している．これによってソフトウェアの開発期間短縮と

品質向上を達成した．その一方で，このような制御仕様書

は設計者以外には，その根拠，経緯がわからないという欠

点があり，設計者の技術伝承が困難になりつつあることが

顕在化している．

今後のシステムの大規模化に対して上記課題を解決し，

開発効率を向上させるためには，Ｖ字プロセス開発の上流

設計段階において，要求抽出および分析とシステムモデル

設計を効率よく実施し，その過程を第３者にもわかる形で

ドキュメントとして残すことが重要であると考え，開発の

ねらいと定めた．

上記のねらいを達成する手段として，下記の手法を考案

する．

（１）	ユースケースシナリオおよびQFDシートを用いた要

求抽出手法

（２）	MDSEの要素を取り入れたTTSを用いた要求分析と

システムモデル設計手法

手法（１），（２）の関係を Fig. 2に示す．

３．要求抽出手法

上流設計段階において要求抽出をおこなうために，ユー

スケースシナリオを用いて要求を抽出し，その要求に対

するシステム構造，制約，要求品質を明確にするために，

QFDシートを作成する．

3.1. ユースケースシナリオによる要求抽出
ユースケースシナリオ（６）とは，要求を引き出しやすく

するためにシーンを設定して，そのシーンに基づいて要

求を獲得するものである．この段階においては該当制御

が利用される代表的なシーンを 5W1H のWhen，Where，

What，Who，Why，How に着目してリストアップする．リ

ストアップされたシーンに対して，基本的にテキスト形式

で記述するシナリオを作成するが，はじめにシステムが正

常動作する場合のシナリオをメインシナリオとして作成す

る．パワープラント ECU の制御仕様書に適用した記述例

を Fig. 3に示す．メインシナリオ中の正常動作をする条件

が成立しなかった場合を拡張シナリオとして作成する．ま

た，過去のトラブルや，設計者の知見を生かし例外シナリ

オを洗い出し，異常系の要求を抽出する．パワープラント

ECU の制御仕様書に適用した際の拡張シナリオと例外シ

ナリオの例を Fig. 4に示す．こうしてシナリオで記述する

ことによって，システムの機能を振舞として記述する．
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Fig. 2   Development flow

Inquiry work of scenario according to scene

Main actor:      Compatibility check

Actors:      Compatibility information, MIL, meter, ECM, TCM

Case 1:      Cycle of usual drive

Case1-1:   A compatibility check transmits compatibility information to
other units, when it becomes Ignition-ON.

Case1-2:   A compatibility check will perform a compatibility check if
compatibility information about other units is received.

Case1-3:   The compatibility check compares the compatibility
information on other units with compatibility information on 
the subject unit, and judges a compatibility error.

MIL; Malfunction indicator lamp
ECM; Engine control module
TCM; Transmission control module

Fig. 3   Use case scenario

Case1:   Cycle of usual drive

<Extended scenario>
Case1-1:
Case1-e1:
Case1-2:        A compatibility check will perform a compatibility check if 

compatibility information about other units is received.
Case1-e2:      When compatibility information about other units cannot be 

acquired, a compatibility check judges a compatibility error, 
and ends the compatibility check of this driving cycle.

Case1-3:
Case1-e3:

<Exception scenario>
Case1-ex1:    After Ignition-ON, when compatibility check judged that 

the power supply was shut off, And compatibility check will 
perform a compatibility check again.

Fig. 4   Extension scenario and exception scenario
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3.2. QFD シートによるシステム構造，制約，要求品質の
明確化

QFD シートとは，シーンごとの要求と方式および技

術の検討をおこない，システム構造，制約，要求品質を

明確にするものである．QFD シートを Fig . 5 に示すよ

うなテンプレートとして用意することで，より多くの要

求を抽出できるように網羅性を高めていく．製品開発で

は，要求元がシステム全体を把握していない場合，イン

タビューだけでは，要求の実現手法を決定することがで

きない．QFD を通して漠然とした要求を，品質特性や制

約について明確にすることで具体的な要求にしていくこ

とができる．

ステークホルダ（利害関係者）が誰で，システムとどのよ
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A compatibility check transmits
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Cycle of usual drive

S
cenario

S
cene

(1)

Fig. 6   Scene and scenario

Check
for fault

detection
timer

C
hanging point

P
ast fault

P
ast m

ethod

N
ew

 m
ethod

Method/
Technology

(Changing point)

Compatibility
check

Transmits
compatibility
information

R
equirem

ent
origin

R
equirem

ent
item

System
requirement

(3)(2)

Fig. 7   Requirements and method

うに関わるかを抽出するために，ユースケースシナリオの

メインシナリオを導き出したシーンをもとに，下記の手順

にて技術的な要求を導く．

（１）シーンの選定

ステークホルダを抽出し，ステークホルダがシステムと

関わるシーンを洗い出す．シーンの詳細をシナリオ欄に記

載していく．例を Fig. 6に示す．

（２）要求の選定

それぞれのシーンでシステムに求められる要求を洗い出

す．その要求元が誰なのかを明確にする．

（３）実現技術の明確化

要求を実現するソリューションを洗い出し，ECU で実

現させるための制約を明確にする．例を Fig. 7に示す．
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（４）技術要求の選定

抽出された課題に対するソリューションがどのような品

質特性に関連しているかを確認することで，要求品質を抽

出する．例を Fig. 8に示す．

（５）品質特性による分類

抽出された課題にたいするソリューションがどのよう

な品質特性に関連しているかをチェックする．また，QFD

Fig. 10   Total trial sheet (behavioral constructs study)
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シートから構成するコンポーネントを確認し，システムの

構造を明確にする．例を Fig. 9に示す．

以上のように，QFD シートにて，システム構造，制約，

要求品質を明確にする．明確になったシステム構造，制約，

要求品質，新たなシナリオをユースケースシナリオに反映

し，要求文書として管理する．
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Fig. 9   Quality characteristics

４．要求分析手法

QFD シートにて，要求抽出されたシステム構造，制約，

要求品質を反映したユースケースシナリオを高い精度で効

率よく分析するために，TTS を用いて整理する．TTS と

は，自然言語で書かれた要求文書を整理するために，要求

を振舞，構造，制約，要求品質の観点で表形式にまとめた

ものである．

以下に四つの観点の詳細とシステムモデル設計の手順を

述べる．

4.1. 振舞分析によるモデル設計
振舞分析とは，要求文書の文中からシステムが持つ状態

と遷移，および各状態におけるアクションについて記述し

ている行を抽出，分析することを指す．

分析手順としては，初めに要求文書から振舞を表す行を

抽出し，一行ごとにコンポーネント，事前状態，トリガ，ア

クションに分離し，TTS の振舞検討シートに記入してい

く．主語や目的語が書かれていない文書があった場合は，

要求分析者が前後の文から不足する言葉を推測し振舞検討

シートに追記する必要がある．その一例を Fig. 10に示す．
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Fig. 11   Example of term unification
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Fig. 12   Extended state transition table
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また，自然言語で書かれた要求文書は，同一内容を異な

る言葉で表現されることがあるため，そのままモデル設計

をおこなうと，類似した状態やトリガが多くなり複雑なモ

デルとなる場合がある．そこで，名寄せ（類似，重複する

言葉を整理することを示す）をおこない，上記の不都合を

抑制する．Fig. 11に名寄せの一例を示す．次に名寄せに

より整理された状態，トリガとアクションを基に拡張状態

遷移表を作成する（Fig. 12）．行に状態，列にトリガを配置

し，各組み合わせにおけるアクションと遷移先を記載して

いく．拡張状態遷移表は状態遷移図を作成する上で必要と

なる情報が網羅されている．状態遷移図を作成することに

よって，自然言語で書かれた要求文書では抽出が容易でな

い遷移が発見可能となる（Fig. 13）．

4.2. 構造分析によるモデル設計
構造分析とは，要求文書の文中からシステムを構成する

コンポーネントの構造や関係とそのコンポーネントの持つ

機能について記述している行を抽出，分析することを指す．

コンポーネントとはシステム，部品，物理デバイスを指

し，制御システムの観点とハードウェアの観点双方から

抜き出す必要がある．4.1. 節では振舞を表す文書からコン

ポーネントを抽出した．本節では振舞以外の文書（以下，説

明文と呼ぶ）からもコンポーネントを抽出し，名寄せをお

こなう．名寄せ結果を基に，各要素が既存システムや手法

に依存しているかを確認し，既存システムへの依存度を基

準に階層化（依存度が低いものを上位とする）をおこない，

結果をブロック図としてまとめる（Fig. 14）．

4.3. 制約分析によるモデル設計
制約分析とは，要求文書の文中から諸元や目標性能な

ど，数値で決められた仕様や制限について記述している行

を抽出，分析することを指す．

要求文書の中で，数字で表現されている部分で性能や限

界値など仕様を表している部分から制約式を検討し，制約

式に使われる変数を抽出して制約図を作成する．一例とし

て，ECMの互換性制御に関する制約図を Fig. 15に示す．
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Fig. 15   Parametric diagram
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Fig. 16   Requirement diagram
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本図はECM，TCMがある規定値内の互換性情報をそれぞ

れ持ち，その大小関係により，互換性判定をおこなってい

ることを示している．

4.4. 要求品質分析によるモデル設計
要求品質分析とは，要求文書の文中から品質的な要求の

うち，数値では表せない要求について記述している文章を

抽出，分析することを指す．

程度をあらわす言葉をもとに，文章中にある副詞や形容

詞もしくは「最適な」「自動的」など，達成する程度や状態な

どの定性的な要求項目を抽出し，要求図に記載する（Fig. 

16）．要求品質は上流設計段階においては要求図にまとめ

る作業までに止め，具体的な実現方式を検討する段階で振

舞や制約に展開する．

4.5. 振舞の詳細化とモデル設計
4.1. 節で作成した状態遷移図は状態に含まれるアクション

を表現していない．本節では，振舞を明確にするために，ア

クティビティ図を用いて機能展開をおこなう．各状態におけ

るアクションはアクティビティ図を用いて表現する．アク

ティビティ図では各アクションの内容から流れていく情報を

想定しオブジェクトフローを追記する．コンポーネント間で

情報を共有している一例をFig. 17に示す．アクティビィティ

Fig. 17   Activity diagram

Received
compatibility
data

Send
compatibility
data to ECM

Compatibility data

ECMTCM

Activity final

Action
Action

Object flow
Initial node

図を用いて振舞いを詳細化することよりコンポーネント間で

共有するデータが明らかとなり，連続性の観点からコンポー

ネント間で共有するデータの不足を発見することができる．

５．まとめ

ユースケースシナリオおよびQFDシートを用いて要求

抽出をおこない，要求分析とシステムモデル設計手法である

MDSEの要素を取り入れたTTSを用いて要求分析とシステ

ムモデル設計をおこなうことで，開発初期段階での仕様完成度

が上がり，Ｖ字プロセス開発でいう下流開発への容易な移行

ができ，上流への手戻りを防ぐことができる手法を考案した．
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ラージスケール PIV 計測技術の開発
Development of Large-scale PIV Measurement Technique

星　野　元　亮＊	 吉　野　　　崇＊

Gensuke HOSHINO Takashi YOSHINO
福　地　有　一＊	 寺　村　　　実＊

Yuichi FUKUCHI Minoru TERAMURA

要　　旨

流体現象を実験的に明らかにする手法のひとつとして，

Particle	 Image	Velocimetry（PIV）がある．PIVは瞬時の流

れ場の速度を多点で非接触に計測することができる．四輪

実車まわりの流れ場は大きなスケールの流れ構造があるた

め，広い領域の計測が必要である．このような大規模な流

れ場を計測可能とするラージスケール PIV 計測技術を開

発した．

計測の良否を定量的に評価し得る指標を導入し，その指

標と計測精度の関係を明らかにした．また，流れ場への粒

子の混入（シーディング）を時間的及び空間的に均一にす

ることが可能なシーディング装置と，反射光を低減する手

法を開発した．これらの要素技術を適用することで 1.7	 m

× 1	m のラージスケールにおいて瞬時速度場を評価し得る

PIV 計測が実現できた．またスキャニングシステム及び統

合計測ソフトウェアを構築することで，短時間で多断面の

計測を可能とした．

ABSTRACT

Particle Image Velocimetry (PIV) is one of the 
techniques used to experimentally clarify fluid flow 
phenomena. The advantage of PIV is the ability to 
non-intrusively measure the instantaneous velocity 
vectors of a flow field at multiple points. The flow 
field around an actual vehicle has large-scale flow 
structures, and requires a wide measurement area. A 
large-scale PIV measurement technique was developed 
that can measure this type of large-scale flow field.

An index capable of quantitatively evaluating the 
quality of the measurement was introduced, and the 
relationship between this index and the measurement 
accuracy was clarified. In addition, a seeding device 
that enables temporally and spatially uniform seeding 
of particles to the flow field, and a method to decrease 
laser light reflection were developed. Application of 
these technologies realized PIV measurement capable 
of evaluating an instantaneous velocity field over the 
large scale of 1.7 m x 1 m. A scanning system and 
integrated measurement software were also constructed, 
enabling multi-section measurement in a short time.

１．まえがき

モビリティを主体とする Honda 製品は流体との関連性

が強く，更なる燃費低減，快適性向上の観点から，流体に

関する現象を考察し制御していく必要性が，さらに高まっ

ていくものと考えられる．流体現象を実験的に明らかにす

る流体計測法として，プローブを挿入して計測する熱線流

速計やピトー管などが広く利用されている．しかしこれら

の手法では，プローブの挿入が流れ場に影響を及ぼし，本

来の流れ場が計測できないという問題点がある．プロー

ブを使用しない非接触計測法としてLDV（Laser	Doppler	

Velocimetry）があるが，単点での計測であることから，流

れ場全体を把握するために多くの計測点が必要となる．

PIV はシーディングされた流れ場にレーザ光を照射し，

粒子からの散乱光をカメラで撮影をおこない，その粒子画

像を解析することによって流れ場の速度を計測するもので

ある．このような計測手法の PIV は，流れ場の瞬時・多点

の速度を非接触に同時計測することが可能であり，容易に

流れ場全体を把握することができるため，近年盛んに利用

されている．

＊基礎技術研究センター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_16
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しかし PIV は多くの計測ノウハウと，計測が可能とな

るまでの試行錯誤を必要とする場合があり，確立された計

測技術であるとは言いがたい．

また，四輪実車まわりの流れ場を計測する場合，大き

なスケールの流れ構造があるため，広い領域の計測が望

まれている．このような計測事例のひとつに，Pininfarina	

S.p.A.（１）が約 0.3	m2 の領域を計測した事例がある．さらに

広いエリアを計測する場合，シーディング手法や明瞭な粒

子画像の撮影方法が問題点となる．そこで今回課題を整理

し，それらを解決することによって，広いエリアを計測可

能とするラージスケールPIV計測技術を確立したので，そ

の技術内容について報告する．

２．PIV 計測概要

PIV 計測では，流れに十分追従する微細粒子を流れ場中

にシーディングし，シート状のレーザ光（シート光）を微小

の時間差をもって２度照射する．そのシート光によりシー

ディング粒子が散乱光を発する．その粒子からの散乱光を

CCDカメラ等の撮影機器で撮影する．粒子は流れと共に移

動しているため，微小の時間差で撮影された２枚の粒子画

像の粒子は移動していることになる．この２枚の粒子画像

から粒子の移動量を求め，移動量と撮影された時間差から

速度を算出する．代表的なPIV計測のシステム構成を Fig. 

1に，得られた粒子画像の例を Fig. 2に示す．

微小な時間差で撮影された１対の粒子画像から，以下の

方法により速度を算出する．まず，１対の粒子画像を格子

状の解析窓にそれぞれ分割する．１対の粒子画像で同じ位

置に対応した解析窓内における輝度値分布から，移動量を

パラメータとして相互相関値を求める．この相互相関値の

算出は畳込み演算や FFT を用いて行われる．得られた相

互相関値分布図の例を Fig. 3に示す．この相互相関値が最

大となる（１番目のピーク値）移動量を解析窓内での粒子群

の平均移動量とする．次に，その移動量と時間差から速度

CCD camera

Seeding
generator

Flow

Light
sheet

Seeding
particles

Nd:YAG laser

Fig. 1   PIV system

t

Interrogation area of
image 2

Interrogation area of
image 1

Fig. 2   Example of particle images

P2

P1

P1: First peak value
P2: Second peak value

Fig. 3   Correlation map

３．ラージスケール PIV 計測の目標値

本技術においては，当初 F1 フロントタイヤ後流に適用

することで技術開発を進めた（２）．その流れ現象を考察する

ために，計測領域として 1	m × 1	m が必要である．よって

これを計測領域の目標値とした．

また，着目した計測領域で取得されるべき全ベクトル数

に対して，過誤ベクトルを除いたベクトル数の割合をベク

トル取得率と定義し，そのベクトル取得率の目標値を 90％

以上とした．ここでの過誤ベクトルとは粒子画像から正し

い移動量を算出できなかったベクトルのことである．ベク

トル取得率 90％以上を目標値とした根拠は，ある過誤ベ

ベクトルを算出する．この手法を分割された解析窓全てに

適用することで，二次元面内の二成分速度場を定量的に可

視化することができる．また，粒子画像を２台のカメラで

ステレオ撮影し，適切なカメラ校正を行うことによって三

成分速度場の計測（ステレオスコピックPIV）が可能である．

このような計測原理であることから，PIV 計測は明瞭

な粒子画像を撮影することが重要となる．そのためには，

シーディング手法，レーザ強度，撮影条件など多くの計測

ノウハウが必要となる．
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クトル１点が発生した場合でも，その周囲８点のベクトル

が取得できていれば，その過誤ベクトルを取り除き，周囲

のベクトルで適切に補間することができるからである．

PIV計測の手順は粒子画像の撮影，撮影画像のPCへの

転送，PCでの粒子画像の解析，解析された速度場のポスト

処理からなる．風洞においてPIV 計測を行う場合，その試

験現場ではこの一連の計測，解析時間の短縮化も望まれる．

F1フロントタイヤ後流の計測ではベクトル取得率が20％

程度と低く，平均流れ場を評価するために多くの粒子画像

を撮影，解析する必要があり，多くの時間を要していた．

二成分計測での計測及び解析時間の目標値を，１計測断

面あたり 20 分（セットアップ時間除く）とした．

また三成分計測で詳細に流れ場を計測する場合，多断面

での計測が必要である．この多断面での三成分速度計測を

行う際には，計測断面を変更するための作業が発生し，そ

の都度風洞の運転を停止する必要がある．このことから三

成分計測においては風洞の運転を停止することなく 10 断

面が計測可能なシステムを構築し，その計測時間の目標値

を 30 分とした．

４．ラージスケール PIV 計測の技術課題

4.1. 評価手法の定量化及び計測条件の適用限界
PIV 計測においては，粒子画像の質が重要である．粒子

画像の質を決定する要因は，シーディング，レーザ強度や

シート光強度の空間分布，カメラ感度，撮影倍率，供試体

からの反射光や背景光といったノイズの大きさなどが考え

られる．これまではPIV計測の良否を定量的に評価し得る

指標がなく，上記に述べた種々の計測パラメータに対して

明確な指針を持ち得なかった．そのため計測対象や計測場

所の変更の都度，計測可能となるまでに試行錯誤を必要と

していた．このことから計測に先立ち，計測パラメータの

適用限界を明らかにする必要があった．

4.2. 反射光低減
PIV 計測においてはシーディング粒子からの散乱光だ

けでなく，シート光が供試体表面で反射した光がノイズと

して撮影画像に含まれ，粒子画像の質が低下する場合があ

る．その反射光の影響を画像処理により低減する方法があ

るが，反射光強度が大きい場合は粒子からの散乱光を検出

できないことがあり問題となる．従来技術では以下に示す

手法（Fig. 4）により反射光を低減する．壁面に蛍光塗料を

塗布し，そこに光が照射されると入射光と異なる波長で発

光する（蛍光）．その蛍光をカメラ前方に設置したバンドパ

スフィルタで除去するものである（波長シフト手法）．

しかし，この手法を採用しても供試体によっては表面を

直接処理することが困難な場合もあるため，より汎用性を

高めた反射光低減手法が必要となった．

4.3. シーディング
シーディング技術は，使用する粒子の材質，粒子径，流

れ場への混入方法など検討する項目が多く，かつPIV計測

の良否を左右する重要な技術である．オリーブオイルなど

をミスト状にすることができるラスキンノズルやグリコー

ル系の溶媒を気化させ粒子化することができるフォグジェ

ネレータなどの装置が市販化され，広く使用されている．

ラスキンノズルは 1	μ m程度の均一な粒子が得られる．ま

たフォグジェネレータは大容量の粒子を発生することがで

きる．

ラージスケール PIV 計測のためには，広い領域におい

てシーディング粒子の時間的，空間的一様性の実現が課題

である．時間的，空間的に粒子むらがある場合には，粒子

の欠損領域で速度ベクトルが得られず，ベクトル取得率が

低下する．PIV 計測の大きな利点のひとつが瞬時の二次元

流れ場の定量的可視化であることから，この粒子むらがあ

る場合にはPIV計測の利点が十分に活用できない．上述の

市販化されているシーディング装置では，この課題を解決

できなかったため，シーディング装置の開発を試みた．

4.4. 明瞭な粒子画像の撮影
広い領域を撮影するためには，シート光を広い領域で照

射する必要がある．同じレーザ装置を使用した場合は単位

面積あたりのレーザ強度が低下し，撮影された粒子画像の

粒子像が不明瞭になる．その場合は過誤ベクトルが多くな

り，十分な速度ベクトルが算出できない．よって単位面積

あたりのレーザ強度が低い場合でも，より明瞭な粒子像を

撮影することが課題となる．

4.5. 計測時間及び解析時間の短縮
３章で述べた PIV 計測の手順に基づいて求められる平

均流れ場は，１対の粒子画像から得られる瞬時速度を複数

平均することで得られる．この瞬時速度において，過誤ベ

クトルなどにより欠落したベクトルが多く存在する場合

は，平均回数，すなわち撮影する粒子画像を多くする必要

があり，計測時間，解析時間が増大する．

Wall

Absorption

Diffuse
reflection

Specular reflection

Particles

CCD camera with
band-pass filter

Fluorescence

Incident
laser light

Fig. 4   Schematic view of laser light reflection from 
fluorescent coated wall
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また，質が悪い粒子画像の場合は粒子画像の解析を行う

前に画像処理を必要とし，解析時間増大の一因となる．

これらのことから，計測，解析時間の短縮については，事

前の画像処理なしに，少ない平均回数でも評価可能とする

ことが必要である．質の良い粒子画像を取得し，ベクトル取

得率を高くすることが計測及び解析時間の短縮につながる．

複雑な流れ場を計測，考察する場合は三次元流れ場の

把握が望まれ，ひとつの断面のみでの結果では不十分であ

る．このような場合は３章で述べたように複数の断面を計

測しなければならない．計測断面の変更作業は，レーザ光

学系やカメラのセットアップ及びカメラの校正であり，そ

れらの作業を効率よく行うことが課題となる．

５．課題解決手法

5.1. ピークレシオを用いた評価手法の定量化
４章で述べたそれぞれの課題に対し，その課題を解決す

べく検討を行った．まずPIV計測の良否を定量的に評価可

能な指標の導入を試みた．基礎試験を行うことによって，

この指標にピークレシオを用いることで計測の良否を定量

的に評価可能であることがわかった．速度ベクトルは２章

で述べたように，一対の解析窓での輝度値分布の相互相関

ピーク値となる移動量から算出される．ピークレシオはこ

の相互相関値の一番目のピーク値と二番目のピーク値の比

で表される（Fig. 3参照）．

このピークレシオと計測誤差の関係を求めるために，既

知の速度の流れに対してレーザ強度や撮影倍率などの計測

条件を変化させたPIV計測を実施した．そこで得られた移

動量と実際の速度から求めた移動量との差を誤差とした．
Fig. 5にピークレシオと計測誤差の関係を示す．図はそれ

をピクセル数で示したものである．

ここの図からピークレシオが 1.2 未満では計測誤差が大

きくなっていることがわかる．よって，ピークレシオを計

測の評価指標とし，その値が 1.2 以下の速度ベクトルを過

誤ベクトルと判定する．

このピークレシオを評価指標に用いることによって，

レーザ強度，撮影倍率，カメラレンズ絞り，粒子数密度な

どの計測条件を明確化することができた．

5.2. 蛍光ステッカ適用による反射光低減
4.2 節で述べた反射光低減の課題に対し，本技術では粘

着材付きの蛍光フィルム（蛍光ステッカ）を用いることで，

より汎用性が高く，効果が大きい反射光低減を実現でき

た．この手法を実現するために行った基礎試験について説

明する．

試験装置の概要を Fig. 6に示す．

試験装置は，シリンドリカルレンズでシート光にし

た Nd:YAG レーザをテストピースに照射し，その反射光

を CCD カメラで撮影することによって，その輝度値を評

価するものである．テストピース表面には，4.2 節で述べ

た波長シフト手法をふまえて，蛍光スプレー［アサヒペン

（株）］，蛍光ステッカ［住友３M（株）］，及びつや消し材を塗

布した蛍光ステッカの３種をそれぞれ取付けた．なお，蛍

光材には	Nd:YAG レーザの２倍高調波の波長である 532	

nm で蛍光を発するものを選定した．蛍光フィルムの表面

はつやがあるが，表面状態が反射特性に及ぼす影響を評価

するためにつや消し状態も評価した．

実際のPIV計測では，供試体形状やカメラ配置などの計

測レイアウトにより，反射光を撮影する角度が異なる．そ

の撮影角度を変化させた場合についても反射光の輝度値を

評価した．その結果を Fig. 7に示す．図は撮影されたテス

トピースからの反射光の輝度値と撮影角度⊿θの関係であ

る．⊿θは Fig. 6のθSとθLの差から算出される角度と定

義した．蛍光ステッカの反射光輝度値は撮影角度が 0°の

とき最大（鏡面反射）であり，角度の増加に従って減少（拡散

反射）する．0°より大きい角度において，蛍光ステッカは蛍

光スプレーよりも反射光輝度値が小さくなることがわかる．

またつや消し材の蛍光ステッカの反射光輝度値は蛍光

スプレーと同等となっており，表面のつや状態が反射特性

に影響を与えている．PIV 計測では，粒子画像に影響を及
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ぼす反射光は拡散反射の場合が多いため，表面につやがあ

る蛍光ステッカが最も反射光低減効果が高い．この蛍光ス

テッカを用いることで，従来使用していた蛍光スプレーに

比較して壁面からの反射光を 1/10 にすることができた．

5.3. オリジナルシーディング装置の開発
4.3 節，4.4 節で述べた課題を解決するためにシーディ

ング装置を開発した．開発にあたり時間的・空間的に均一

な粒子分布を実現するために，風路全域に粒子を充満させ

るグローバルシーディングを指向した．そのためには計測

時間中に粒子の消滅が起こらないような，長寿命の粒子が

要求される．この粒子寿命について基礎試験を実施した結

果，粒子の材質として，DOS（Dioctyl	 sebacate：セバシン酸

ジオクチル）が適していることがわかった．

またラージスケール計測において，明瞭な粒子画像を撮

影するために粒子径の増大化を狙った．これは粒子からの

散乱強度が粒子径の二乗に比例すると考えられるからであ

る．そこで，DOS を用いてラスキンノズルに比較して，粒

子径を増大することができる，衝突噴流式二流体ノズルで

ある AKI	 D［（株）霧のいけうち］を装置の構成要素として

検討した．風洞での粒子状態を模擬するために，小型回流

式風洞中にラスキンノズルと AKI	 D を用いて，それぞれ

DOS をシーディングした．その回流中粒子の粒子径を位

相ドップラ式粒子径計測装置で計測した．Fig. 8に，サン

プル数 50000 個での粒子径分布を示す．図の横軸は粒子径

を，縦軸は計測された粒子数を示す．縦軸は 150 個以上を

表示していない．

このようにAKI	Dはラスキンノズルに比較して，粒子径

が大きい粒子が含まれていることがわかる．この結果から

回流中の粒子の最大径は 4	μm 程度であることがわかる．

またAKI	D の粒子とラスキンノズルの粒子を用いてPIV

計測を行った場合のピークレシオの比較を Fig. 9に示す．

これよりAKI	D の粒子はピークレシオが高くなってい

ることがわかる．これらのことから粒子径の大きな粒子の

割合が増えることにより，ピークレシオが向上していると

考えられる．

また PIV 計測は流れに混入されたシーディング粒子の

移動量を計測しているため，粒子が流れに十分追従してい

ることが流れの計測精度の観点から重要となる．一般的に

粒子径が大きくなると流れへの追従性が悪化する．上述し

たようにAKI	D で噴霧された粒子の最大径は 4	μmであ

る．この径の粒子の流れへの追従性（３）を確認した．Fig. 10

は粒子径をパラメータとしたときの流れの変動周波数と粒

子の追従性を示したものである．図の縦軸は粒子速度と流

れの速度との比である．この図において，例えば流速 100	

km/h でドアミラー（代表長さ 0.2	 m）まわりを計測した場

合，流れの代表的な変動周波数は 140	 Hz 程度と考えられ

る．この周波数では粒子径が 5	μmのときに粒子の追従誤
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差は 0.2％程度である．このことから構築した装置でシー

ディングされた粒子は十分流れに追従することがわかる．

以上よりAKI	D を用いたオリジナルシーディング装置

を構築した．これによって，時間的・空間的に均一なシー

ディングと，単位面積あたりのレーザ出力が低い場合での

明瞭な粒子画像の取得が可能になった．装置を Fig. 11に

示す．計測に必要な粒子濃度に達するまでの時間短縮を狙

い，装置はAKI	D ノズルを４個用いた．それぞれのノズル

に加圧した空気及びDOSが供給される．DOSは加圧され

たタンクからノズルに供給される．

5.4. オリジナルスキャニングシステムと計測統合ソフ
トウェアの開発

２章で述べたステレオスコピックPIV計測では，二台の

カメラの視差を利用して三成分速度を算出するために，カ

メラの校正が必須となる．このカメラの校正は格子状に校

正点を有する撮影対象物（キャリブレーションターゲット）

を用いて行う．校正方法としては計測位置にシート光と平

行にキャリブレーションターゲットを設置し，それぞれの

カメラでそのキャリブレーションターゲットを撮影し解析

する．多断面の計測を行う場合，計測断面ごとにこの校正

を行う必要があり，作業工数及び計測時間が増大する．そ

のため本技術では，この作業工数，計測時間低減のために

スキャニングシステムを構築した．Fig. 12にそのシステム

を示す．

このシステムは二台のカメラ及びシート光学系を同軸の

トラバースシステムに設置することにより，シート光と二

台のカメラの相対距離を保ったまま任意の位置に移動する

ことができる．このスキャニングシステムを用いることで

一回のカメラ校正で多断面の計測が可能となった．またス

キャニングシステムでは，トラバース装置，カメラ，レー

ザー装置及びタイミングコントローラなどの装置を制御す

る必要がある．そこで，これらの装置を制御する統合計測

ソフトウェアを構築し，多断面の自動計測を可能とした．

６．技術実証試験

6.1. 実車風洞試験
これまで述べてきた技術を実際の風洞試験で実証する

ことを目的に，実車風洞において実車まわりのPIV計測を

実施した．対象とする流れはドアミラー後流とした．ドア

ミラー後流の計測は横方向から水平断面にシート光を照射

し，上部からカメラで撮影する二次元断面における二成分

速度計測をおこなった．

また横方向から垂直断面にシート光を照射し，そのシー

ト光をはさみ込む形で二台のカメラを用いたステレオスコ

ピックPIV 計測を実施した．また，このステレオスコピッ

クPIV計測の計測断面を流れ方向にトラバースしたスキャ

ニングステレオスコピックPIV計測をおこない，流線追跡

や渦構造の抽出などの解析をおこなった．

この実車風洞での PIV 計測では出力 200	 mJ/pulse の

ダブルパルスNd:YAGレーザ［New	wave	 research］の第二

高調波である 532	 nm を光源として使用した．粒子画像の

撮影には，4008 × 2672	 pixel の画素数をもつ CCDカメ

ラPCO4000［PCO	AG］を使用した．レーザ照射，CCDカ

メラの露光タイミングはタイミングコントローラ LC880	

［Labsmith］で制御した．反射光対策として，Fig. 13に示す

ように 5.2 節で述べた蛍光ステッカを車体に貼り付けた．

5.3 節で述べたシーディング装置は実車の十分下流の床面

に設置した．このシーディング装置を用いてシーディング

を行った場合，30 秒程度の時間で計測に必要な粒子濃度

に達した．撮影した粒子画像はPIV解析ソフトKoncerto

［西華産業（株）］を用い，解析時間の短縮を図るために PC

クラスタを用いて解析のパラレル化を行った．

Fig. 12   Scanning system

CCD camera

Laser sheet

Fig. 13   Car with fluorescent sticker

Fig. 11   Seeding system
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Fig. 14   Measurement result (instantaneous velocity 
field)

2022181614121086420V:

Fig. 15   Measurement result (time averaged velocity 
field)

20 22181614121086420V:

Fig. 16   Measurement result (scanned planes)

Fig. 17   Streamline around mirror

V: 20 2218161412108640 2

6.2. 計測結果
Fig. 14にドアミラー位置における瞬時の二成分速度計

測結果を示す．

計測した領域は約 0.7	 m × 0.5	 m である．過誤ベクトル

は除去し，除去されたベクトルについてはその周囲のベク

トルで補間している．

ここでのベクトル取得率は 95％であり，当初の目標を

達成した．この図からドアミラー後流が定量的に可視化さ

れており，ドアミラーと同程度のスケールの後流構造が見

られる．
Fig. 15は瞬時速度ベクトルを平均したものである．平均

化は Fig. 14で得られた瞬時速度ベクトルを周波数 0.5	Hz

で 100 回計測した結果から算出される．図よりミラー直後

の領域で逆流が生じていることがわかる．瞬時速度場で見

られた後流構造は平均した流れ場では見られず，この構造

は非定常な流れ現象であることがわかる．

このように PIV 計測は定常的な流れ場だけではなく，

非定常的な流れ現象も評価することができる．
Fig. 16にスキャニングステレオピックPIVで得られた，

平均三成分速度計測結果を示す．

計測した領域は 1.7	m × 1	m 程度であり，スキャニング

は流れ方向に 60	mm ピッチで 10 断面行った．計測周波数

や得られたベクトルの後処理については上記と同様であ

る．各計測断面の計測時間は 200秒である．流速 100	km/h，

ドアミラー寸法 0.2	 m を代表長さとした場合，流れ場の特

性時間は 1/140 秒程度である．各断面の計測時間は流れ場

の特性時間に対して十分長いため，得られた計測結果は定

常流の三次元三成分速度場と考えることができ，三次元的

な流線追跡が可能となる．

代表的な点で流線追跡を行った結果を Fig. 17に示す．

この図からドアミラー後方において，三次元的に渦を巻き

ながら速度欠損領域が回復していることがわかる．このよ

うに複雑な流れ場に対してスキャニングシステムを適用

することにより，実現象を実験的に明らかにすることがで

き，流れ現象の理解を深めることができる．

6.3. 計測及び解析時間の短縮化
３章で述べたように当初実施していた F1 フロントタ

イヤ後流のPIV 計測ではベクトル取得率が 20％程度と低

かった．このことから平均流れ場を評価するために瞬時速

度場を 400 回平均する必要があったため，解析時間が１計

測断面あたり 175 分を要していた．

それに対してこれまで述べてきた技術を実車ドアミラー

まわりの計測に適用することによって，ベクトル取得率を

95％に向上させることができ，瞬時速度場が評価可能とな

るとともに，平均流れ場の評価においても粒子画像の取得

枚数を減らすことができた．6.2 節で述べたとおり瞬時速

度場を 100 回平均することで平均流れ場が評価でき，この

場合の１計測断面あたりの計測及び解析時間は 15 分であ

り，当初の目標である 20 分を下回ることができた．時間

的・空間的に均一なシーディングの実現及び明瞭な粒子画

像の取得によって，粒子画像取得枚数が低減され，かつ反

射光低減によって事前の画像処理が不要になったことから

この時間短縮が可能となった．
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また三成分計測ではスキャニングシステム及び統合制

御ソフトウェアを構築することによって，１回の風洞運転

で多断面の計測が可能となった．具体的には 10 断面での

計測時間が 24 分となり，目標の 30 分を下回ることができ

た．これはベクトル取得率向上による粒子画像取得枚数の

低減と統合制御ソフトウェアによる操作性向上及び自動計

測によるものである．

７．まとめ

四輪実車まわりのような大規模な流れ場を計測可能とす

るラージスケールPIV 計測技術を確立することができた．

この技術実証として実車ドアミラー後流を対象とし，ベク

トル取得率 95％で 1.7	m × 1	m の領域が計測可能となり，

四輪実車まわりの流れ場を実験的に明らかにする手法を確

立することができた．

（１）	計測良否を定量的に判定することが可能な指標であ

るピークレシオを導入することで，過誤ベクトルが判

定できるとともに，さまざまな計測パラメータが計測

に及ぼす影響を定量的に評価することができ，計測限

界を見極めることができた．

（２）	蛍光ステッカを使用することで汎用性が高く，従来用

いていた手法と比較し，供試体からの反射光を 1/10

に低減する手法を確立できた．

（３）	ラージスケール PIV 計測に適した新たなシーディン

グ装置を開発した．それにより，時間的・空間的に均

一なシーディングと，単位面積あたりのレーザ出力が

低い場合での明瞭な粒子画像の取得が可能となり，ベ

クトル取得率を向上することができた．

（４）	ベクトル取得率の向上により，粒子画像取得枚数を低

減することができ，二成分計測における１計測断面あ

たりの計測及び解析時間を 15分にすることができた．

（５）	スキャニングシステム及び統合制御ソフトウェアを

構築することで，１回の風洞運転で多断面の計測が可

能となり，10 断面の計測時間を 24 分にすることがで

きた．

８．あとがき

PIV 計測はミクロスケールの流れから，今回報告したよ

うなラージスケールの流れまで，種々の流れ場で適用可能

である．この PIV 計測を有効に活用することにより CFD

の検証はもとよりさまざまな流体現象について実験的に現

象解明が可能となり，流体機械の性能向上及び流体力学の

発展につながるものと期待している．
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技術紹介

ブロック積層接合による中空構造のアルミニウム合金
エンジン部品の高速試作技法

Rapid Trial-Production Technique for Aluminum Alloy Engine Components with Hollow Construction 

using Block Buildup-Brazing

要　　旨

ブロック積層接合・高速加工法により，シリンダヘッド

などの中空構造アルミニウム合金エンジン部品を製作する

プロセスを開発した．これにより，従来の砂型鋳造法のよ

うに型を用いないため，短期間に高精度な先行試験用シリ

ンダヘッドの製作が可能となり，早期の仕様決定を可能と

する．

ABSTRACT

A process was developed for manufacturing 
cylinder heads and other such aluminum alloy engine 
components with hollow construction by means of 
block-buildup brazing and a high-speed machining 
technique. This approach does not use a mold as the 
conventional sand-mold casting technique does, so it 
was able to manufacture a high-precision cylinder head 
for preliminary test purposes in a short period of time, 
and so allow a rapid determination of specifications.

１．はじめに

エンジン開発の初期段階では，性能検証など早期仕様決

定のために，短期間でのテストエンジン製作が求められて

いる．しかしながら，水冷シリンダヘッドなどの一体中空

構造部品を試作する場合，中子を使用した砂型鋳造が一般

的であり，型製作，鋳造に長期間を要している．そこで，中

空構造をスライス分割した高速削り出し加工と積層接合技

術の確立により，型製作を不要とし，短期間での試作を可

能とした．

２．ブロック積層接合・高速加工法

製作プロセスを Fig. 1 に示す．製品図である 3D モデ

ルを元に，中空構造部のみ抽出した 3D モデルを作成し，

4.1. 節に後述するようにスライス位置を決める．決定した

厚さに加工されたブロックにノック穴加工を施す．ノック

穴を加工基準とし中空構造部を上下面から３軸，および５

軸高速加工機を用いて加工する．ノック穴を基準とし個々

のブロックの間に厚さ 0.04 mm のアルミホイル状のブレー

ジングシートを挟み込み積層し，真空炉中で加圧しながら

加熱しろう付けをおこなう．ろう付けされたブロックは

T6 処理（JIS H0001-1998）を施した後，外周形状加工，穴

明け加工を経た後バルブシートやバルブガイド圧入，仕上

げ加工をおこない完成する．

３．積層接合技術

3.1. 中空構造部の成形
中空構造部を成形するには粉末ラピッドを活用した製法

があるが，強度，精度に課題があった．そこで，高強度，高

精度な部品をより早く製造する手法として積層接合技術

を検討した．アルミニウム材の接合としては，パルス通電

接合（１）や拡散接合（２）があるが，接合面の酸化皮膜の残留

により接合強度に課題があるため（３），接合強度を得やすい

積層ろう付け法を選択した（Fig. 2）．積層ろう付け法とは，

個々ブロック間にブロック母材より低融点のブレージング

シートを挟み込み積層し，真空炉中で加圧しながら母材が

融解しない温度まで予熱した後，ろう材のみが融解する温

度まで加熱してろう付けをおこなうことである．

＊二輪 R&D センター

和　田　　　武＊ 直　本　達　夫＊ 岡　島　秀　典＊

Takeshi	WADA	 Tatsuo	JIKIMOTO	 Hidenori	OKAJIMA

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_17
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3.2. ろう付け品質検証
加工可能な板厚にスライス分割したブロックは接合面が

複雑な形状になり，面積，面圧にばらつきが生じる．Fig. 2

に示すように，ろう付け時は荷重をかけることで，接合面

のろう材を密着させて品質を安定させている．ろう付け品

質検証として，以下の３項目を実施した．

・ CAE による接合面の面圧分布解析

・ 接合面の強度解析

・ Ｘ線 CT による中空部の精度検証

3.2.1 接合面の面圧分布解析
ろう付けはある一定の荷重をかけておこなうが，接合面

が複雑であることから面圧がばらつき，ろう付け品質が不

安定になる懸念がある．そこで，CAE による面圧分布解析

をおこなった．Fig. 3 の左図に示すように，上部サポート

がない吸排気ポート内バルブガイド部周辺の面圧が低く

なっている（青色）ことがわかる．そのため，面圧分布を均

一化する手段として上部サポートを付加するような補強を

おこなった．その結果，Fig. 3 の右図のように，補強部の面

圧の改善が確認できた（緑色）．

Fig. 3   Equalizing of surface contact pressure

Final product Outer machining Vacuum brazing Buildup

Inner machiningDivisionInner modelMaterial model

Fig. 1   Rapid trial-production process for engine components with hollow construction

Fig. 2   Block buildup brazing process

Increase of surface
contact pressure

Blue:
Low surface contact pressure

Reinforcement
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3.2.2. 接合面の強度解析
面圧解析は製品形状の 3D モデルにて CAE は可能であ

るが，強度検証は接合面の接着強度が問題となるため，面

圧，荷重違いでろう付けしたテストピースで引張り試験を

おこない，面圧解析結果と引張り試験結果の組合せから強

度を予測するロジックを確立した．面圧違いにおける引張

り試験結果を Fig. 4 に示す．図中の破線は A6061-T6，お

よび AC2B-T6 の素材引張り強度を示す．砂型鋳造素材に

対し約 20％以上高い引張り強度を確保できた．

3.2.3. Ｘ線 CT による中空部の精度検証
ウォータージャケットと吸排気ポート中空部のろう付け

時の加圧による変形量を Fig. 5 に示す．灰色部が±0.2 mm

以内，±0.2 mm 以上はその他の色で表している．緑色の部

分が約 0.3 mm の変形であり，3D モデル形状に対し，図面

許容値内の変形量であることが確認できた．

可部）は減少するが，単品剛性が低くなることでろう付け

時の加圧による変形が起こる．これらを考慮しながら中空

形状部のスライス断面に離れ小島ができない位置で分割

する．さらに３軸加工，５軸加工などの組合せにより，段

取り，加工時間が最短になるように分割位置を最適化する

（Fig. 6）．

4.2. 3D 加工データ高速作成手法
３軸加工機とは通常，立型マシニングセンタと呼ばれ，

Ｘ軸，Ｙ軸，Ｚ軸の３軸を有し，数値制御にて機械加工を

おこなう設備のことを指し，テーブルに対し刃具（Ｚ軸）は

垂直方向のみの移動となり，オーバハング部は加工できな

い．また，５軸加工機とは，３軸の他に２軸追加し刃具（Ｚ

軸）を任意の角度に傾けられる構造を有し３軸加工機で加

工しきれないオーバハング部の加工が可能である．５軸加

工機のみでスライスした分割ピースをすべて加工する場

合，ツール角度ごとのホルダやスピンドルの干渉確認など

により，加工データ作成工数が増大するため，上下面から

の３軸加工を基本とした．

３軸加工条件として，加工部形状ごとに加工条件（刃具，

加工ピッチ，ツールパスタイプなど）をテンプレートとし

て登録し，それを用いて加工部位ごとに容易に加工条件を

設定できるようにすることで加工データ高速作成を可能と

する．その上で，アンダカット部を自動検出し，５軸加工

を必要最小限に留めた．

Fig. 4   Comparison of calculation of surface contact 
pressure and measurement of brazing tensile 
strength
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Fig. 5   Measurement of hollow construction 
deformation by using X-ray CT

Gray:
deformation under ± 0.2 mm

Green: deformation
from ± 0.2 mm to ± 0.3 mm

４．高速分割加工技術

機械加工を短期間でおこなうためには，3D モデルの分

割手法，3D 加工データの高速作成手法，高速加工手法の

最適化が必要である．

4.1. 3D モデルの最適分割手法
スライス分割数が多いほどアンダカット部（３軸加工不

Fig. 6   Optimum dividing of hollow construction

4.3. ５軸高速加工手法
吸排気ポートや燃焼室などの機能部位や，その他の外壁

などに加工面粗さをそれぞれ設定する．設定された加工面

粗さをもとに設備能力を最大限に生かした加工条件により

加工時間を短縮した．加工は２台の５軸加工機を用いる．

まず，５軸複合加工機では専用治具（Fig. 7）により，一回の

段取りで上下面の連続加工を可能にした．また，５軸マシ

ニングセンタでは専用割り出し治具（Fig. 8）により，一回

の段取りで４面を加工可能にした．これにより段取り工数

削減と無人運転化で日程短縮が図れた．
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Hollow
dividing block
Hollow
dividing block

Special jigSpecial jig

Fig. 7   Special jig for 5-axis integrated mill turn center

５．実用性検証

5.1. オフロードレース用エンジンへの適用
エキゾーストマニホールド位置変更による性能確認用

シリンダヘッドを製作した（Fig. 9）．従来の砂型鋳造に対

して，製作日程で 60％の短縮，１台当たりの製作コストは

75％の削減ができた．また，強度上の問題もなく先行試験

に適用することができた．

Hollow
dividing blocks

Special jig

Fig. 8   Special jig for 5-axis machining center

６．まとめ

ブロック積層接合・高速加工法を確立し，以下のような

成果が得られた．

（１） 砂型鋳造法に対し，製作日程を 60％短縮することを

可能とした．

（２） 先行試験品の製作に用いる砂型鋳造法に対し，１台あ

たり 75％のコスト削減ができた．

（３） 加工はすべて削り出しでおこなうため，高精度な部品

製作を可能とした．

あとがき

物づくりにおいて日程短縮は常に取り組むべき課題であ

る．本稿では，中空構造部を有する水冷シリンダヘッドを

ターゲットとし，いかに早く先行試験に投入できるかを目

的として，積層接合技術や高速分割加工技術に取り組んだ

高速試作技法を紹介した．特に CAE を活用した面圧分布

解析では，ろう付け時の加圧による変形を低減させる補強

ノウハウを得ることでろう付け品質が向上することへの理

解を深めた．今後，多気筒エンジンの先行試験用としても

適用していきたい．
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Fig. 9   Final product
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論文

予混合圧縮着火ディーゼル燃焼の適用領域拡大
Research on Expansion of Premixed Charge Compression Ignition (PCCI) Diesel Combustion 

Operation Range

畑　野　潤　一＊	 原　田　丈　也＊	 松　井　一　博＊

Junichi HATANO Takeya HARADA Kazuhiro MATSUI
小　林　広　樹＊	 松　井　竜　太＊

Hiroki KOBAYASHI Ryuta MATSUI

要　　旨

ディーゼルエンジンは，燃焼を改善することによりNOx

と Soot を低減させることが求められている．予混合圧縮

着火燃焼（PCCI）は，NOx と Soot を画期的に低減できる

燃焼方式として期待されている．しかし，本燃焼方式は，

エンジン負荷の増加に伴い着火遅れ期間の確保が困難にな

ること，および燃焼騒音が増加するため適用できる運転領

域が低回転低負荷に限定されていた．

本稿では，PCCI の適用運転領域を拡大するために，	

Exhaust	 Gas	 Recirculation（EGR）の冷却性能を向上させ

ること，および低圧縮比化を試みた．その結果，欧州の

NEDCモードおよび北米のFTP75 モードにおける使用運

転領域をほぼ網羅するまでPCCI の適用領域を拡大できる

可能性を示すことができた．

ABSTRACT

In the area of diesel engines, the reduction of 
soot and NOx emissions is demanded through the 
achievement of increased combustion performance. 
High expectations are placed on premixed charge 
compress ion ign i t ion (PCCI) combust ion as a 
combustion method that will achieve breakthrough 
reductions in NOx and soot emissions. However, the 
use of this combustion method is restricted to the low-
speed, low-load range because it becomes challenging 
to realize an ignition delay and combustion noise 
increases as the engine load increases.

The research discussed in this paper attempted to 
expand the range of application of PCCI combustion 
by increasing exhaust gas recirculation (EGR) cooling 
performance and employing a low compression ratio. 
The results of the research indicated that it was 
possible to extend the application of PCCI combustion 
to virtually the entire operating range employed in the 
European NEDC and North American FTP75 modes.

１．まえがき

世界規模で環境問題への関心が高まる中で，CO2 削減効

果が大きく，かつ高い動力性能を有するディーゼルエンジ

ンの需要がここ数年で欧州を中心に高まっている．

しかし，ディーゼルエンジンは大気汚染物質，特にSoot

と NOxの低減が課題であり，今後の排出ガス規制の強化に

対応するためにはNOx吸蔵還元触媒（１），（２）や SCRシステ

ム（３）が有効と考えられている．ところが，後処理システム

を付加すると製造コストの増加，車両重量の増加，尿素補

充のためのインフラ構築等，	経済的な負担の増加が避けら

れないため，可能な限り燃焼を改善することによりNOx	と

Soot	を同時に低減する技術を確立することが必要である．

このような背景の中，PCCI は NOx および Soot を低減

できる燃焼方式として，各自動車メーカおよび研究機関に

おいて盛んに研究されている（４），（５）．しかし，適用運転領

域が低負荷域に限定されていることや過渡運転時の燃焼

安定性の観点から実用化にはまだ多くの課題が残されて

いる．

本稿では，PCCI の実用化にあたり課題の一つである低

回転低負荷域に限定されていた適用運転領域を拡大し，広

い範囲でNOx と Soot を低減する試みについて報告する．

＊四輪R&Dセンター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_18
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２．従来の PCCI 適用可能領域

PCCI のメカニズムについて 1500	rpm，25%	Load の燃

焼挙動を元に説明する．Fig. 1にPilot 噴射を用いた従来

の拡散燃焼とPCCI を比較した結果を示す．Fig. 1 (a)に

はNOx と Soot の排出挙動，Fig. 1 (b)には燃焼騒音（dP/

dθ max）の挙動を，そして Fig. 1 (c)には局所当量比と温度

の分布を示す．PCCI は比較的早期に燃料を噴射すること

で着火遅れ期間を確保して燃料と空気の混合を促進し，従

来燃焼に比べて Soot の生成を抑制することができる．し

かし，着火時に当量比 1.0 近傍の混合気が増加することに

より燃焼が急峻になり NOx と dP/dθ max の増加を伴う

（矢印１）．そこで，EGRを大量に導入することにより急峻

な燃焼を抑制し，NOxとdP/dθmaxを低減している（６）（矢

Fig. 1   Comparison between diffusive combustion and 
PCCI on soot, dP/dq  max and F-T map

印２）．このように低回転低負荷域においては dP/dθ max

を上昇させることなくNOx と Soot を同時に低減すること

が可能である．

しかし，エンジン負荷の増加および高回転化に伴い着火

遅れ期間の確保が困難になる．また，投入燃料量の増加に

伴い当量比 1.0 近傍の混合気が増加することで，燃焼速度

が速くなり dP/dθ max が高くなるため，適用運転領域の

拡大は困難であった．Fig. 2に北米の FTP75 モードおよ

び欧州の NEDC モードを走行した場合の使用運転領域を

示す．グラフ上部の曲線は各回転における全負荷曲線を示

したものである．上記の理由によりPCCI はその適用領域

が低回転低負荷の一部に限定されており，さらなる適用運

転領域の拡大が望まれている．

Fig. 2   Conventional PCCI combustion application 
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３．PCCI 領域拡大へのアプローチ

前述のように PCCI の適用領域を拡大するためには着

火遅れ期間を確保すること，および燃焼速度をコントロー

ルすることが必要である．着火遅れ期間を確保するため

には，圧縮端温度を下げることが効果的である．そこで，

EGRクーラの冷却性能の向上，および低圧縮比化により着

火遅れ期間を拡大し，EGRを増量することによる燃焼速度

コントロールを試みた（６），（７）．

４．供試エンジン，供試燃料，実験条件

Table 1に実験に使用したディーゼルエンジンの主要諸

元を示す．基本骨格は 2.2	 L 試作ディーゼルエンジンを使

用した．実験条件は，FTP75 と NEDC の両モードをほぼ

全域網羅するために代表的な運転条件として 1500	 rpm，

140	Nm および 2500	rpm，180	Nm とした．
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５．高回転高負荷領域への PCCI 領域拡大

5.1. EGR 冷却の効果
Fig. 3に 2500	 rpm，180	Nm における吸気温度違いで

の PCCI と拡散燃焼の dP/dθを比較した結果を示す．拡

散燃焼ではPilot 噴射によって主燃焼の燃焼速度を抑制す

ることができるが，PCCI では燃焼速度が急峻になる．Fig. 

3において，シリンダ吸気温度が低下すると燃焼速度が緩

慢になり，dP/dθ max は低くなっている．Fig. 4にシリン

ダ吸気温度と燃焼速度（燃焼速度の指標として質量燃焼割

合５％から 90％までの燃焼期間を用いる）および EGR率

の関係を示す．EGR クーラの冷却性能を向上させること

で，筒内に導入されるEGRの質量流量が増加したこと，お

よび吸入ガス温度の低下に起因した着火遅れ期間（噴射終

了から質量燃焼割合５％までの期間とする）の拡大に伴い

Soot 排出量が低下するため，同一Soot 排出量までさらに

EGRを増加させることができたことにより，燃焼速度が緩

慢になることがわかる．
Fig. 5に EGR を冷却した際の Soot と NOx および燃

費と dP/dθ max の関係を示す．PCCI の効果により同一

Soot での NOx 排出量を 39％低減できている．但し，dP/

dθ max の上昇を抑制するために噴射時期をリタードせざ

るを得ないため燃費の低下を伴う．

以上のことから，EGR 冷却性能向上は PCCI 適用領域

を拡大するために有効な手法と考えられる．

5.2. 低圧縮比化
低圧縮比化によって圧縮端温度を低減することができ

るので，着火遅れ期間が拡大することが期待される．Fig. 

6に 2500	 rpm，180	 Nm において圧縮比を変えたときの

dP/dθを示す．低圧縮比のほうが着火遅れ期間を確保でき

ており，dP/dθ max の低い緩慢な燃焼が実現できている．
Fig. 7に 2500	rpm，180	Nm における圧縮比と着火遅れ

期間およびEGR率との関係を示す．また，Fig. 8に低圧縮

比化によるエミッションと燃費，dP/dθ max の関係を示

Table 1   Test engine specifications

Cylinder configuration In line 4
Bore × stroke (mm) 85 × 96.8 
Displacement (cm3) 2197
Compression ratio 17.2, 16.2 
Valve train DOHC 4 valves 
Fuel injection system 180 MPa common rail 
Nozzle type 7 holes 680 cm3/sec

Intake system Turbocharged, inter-cooled 
system

EGR cooling capacity 3.0 kW or 6.3 kW 
 at 2500 rpm 180 Nm 

Fuel properties Cetane number: 44 
Sulfur: 11.5 ppm 

Fig. 3   Effect of intake gas temperature on dP/dq

Fig. 4   Effect of intake gas temperature on combustion 
duration and EGR rate
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Fig. 5   Effect of combustion pattern on emissions, 
BSFC and dP/dq  max
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す．圧縮比を下げると着火遅れ期間が拡大して燃料と空気

の混合が促進され Soot 排出量が低減できている．これに

より，同一Soot 排出量までEGRを増加させることができ

るためNOx と dP/dθ max を低減させることができる．	

以上のことから，低圧縮比化もPCCI 適用領域を拡大す

るために有効な手法と考えられる．

６．低回転高負荷領域への PCCI 適用領域拡大

6.1. 低回転高負荷における PCCI 適用の課題
前述の手法により，2500	 rpm，180	 Nm に代表される

高回転高負荷領域まで dP/dθ max を上昇させることなく

PCCI の適用領域を拡大し Soot，NOx のトレードオフが

改善できる見通しが得られた．しかし，低回転高負荷領域

は dP/dθ max の抑制が依然として難しい．Fig. 9に 1500	

rpm，140	Nm におけるシリンダ吸気温度とEGR率の関係

を示す．EGRクーラの冷却能力を上げても dP/dθ max は

ほとんど変わらず，EGR率も微増するに留まる．

この理由の一つとして，低回転域ではピストンスピード

が相対的に遅いので，単位クランク角度あたりに投入する

燃料が多くなる高負荷領域ほど dP/dθ max が必然的に高

くなり，燃焼が緩慢になりにくくなるという時間的な要素

が考えられる．また，本研究に使用したターボチャージャ

では，低回転高負荷領域において十分に過給できなかった

ので空燃比がリッチになりやすく，EGR の増加に対して

Soot 排出量が顕著に増加する特性を有する．	したがって，

このような領域においては EGRを増量し緩慢な燃焼を実

現することは困難であり，Pilot 噴射の適用が必要と考え

られる．

6.2. Pilot 噴射を用いた燃焼改善
低回転高負荷領域において EGR 冷却性能の向上と低

圧縮比化によって PCCI の領域拡大を図ったが，単段噴

射では dP/dθ max の低減が困難である．この課題を解決

するためには Pilot 噴射を付与することが最も効果的で

あるが，PCCI のように着火遅れ期間を十分確保できない

上，高負荷領域での Pilot 噴射を伴う燃焼は EGR 率が高

Fig. 6   Effect of compression ratio on dP/dq

Fig. 7   Effect of compression ratio on ignition delay 
and EGR rate

Fig. 8   Effect of combustion pattern and compression 
ratio on emissions, BSFC and dP/dq  max
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いほど Soot 排出量が多くなる．そこで，Soot 排出量を従

来の Pilot 噴射よりも低減することができる近接 Pilot 噴

射を採用し，Soot，NOx のトレードオフを改善すること

を試みた．

6.2.1. 近接 Pilot 噴射による Soot 低減メカニズム
Fig. 10に 1500	rpm，140	Nm における Pilot インター

バルの変化に伴う熱発生率および噴射率を，F ig . 11 に

NOx と Soot 排出量を示す．拡散燃焼時は Pilot 噴霧が主

燃焼に先立って燃焼し，筒内の雰囲気温度および雰囲気

圧力が上昇することによって主燃焼の着火が促されるの

に対して，近接 Pilot 噴射では Pilot 噴霧の着火が主燃焼

と重なるように着火する．しかし，主燃焼の着火時期は

Pilot インターバルに因らずほぼ同じ位置であるため，近

接 Pilot 噴射によって主燃焼の着火遅れ期間は拡大しな

い．にもかかわらず，Fig. 11に示すように近接 Pilot 噴

射を適用することで Soot 排出量は従来に比べて低減す

る．これは，Soot の低減メカニズムが２章で述べたよう

に着火遅れ期間の拡大であることのほかにも存在するこ

とを示唆するものである．

ここで，その理由を解析するために 3D-CFD(KIVA-3V

コード ) を用いて解析をおこなった．結果を Fig. 12および
Fig. 13に示す．Fig. 12では各クランク角度における筒内

の局所当量比分布が示されており，数値が高いほど燃料の

占める割合が多く，数値の低下に伴い空気との混合割合が

増加し，均質化が進んでいることを表している．Pilot イン

ターバルが 1500 μs の条件においてはPilot の燃焼が終了

した後に主燃焼が起こっている様子がわかる．1000 μs に

おいても同様の燃焼がみられるが，1500 μs に比べて局所

当量比が高く分布しており，Fig. 11に示したSoot 排出量

の増加を裏付けている．350 μs では Pilot 燃焼の終了を待

たずに主燃焼が続き，局所当量比は最も低い．

Pilo t インターバルの違いで局所当量比に差が出る理

由を解析するために，4	 degATDCにおける筒内の既燃ガ

スを示す CO2 濃度とその分布を計算し，Fig. 13に示す．

1500 μs に比べ 1000 μs は CO2 濃度が高く分布も広範囲

にわたっている．4	 degATDCにおけるCO2 濃度は主燃焼

開始近傍の筒内ガス組成の一部であるため，既燃ガスが多

いと燃料と酸素の接触確率が下がり Soot の排出量が多く

なるものと考えられる．したがって，350 μs まで Pilot イ

ンターバルを縮めるとPilot 燃焼と主燃焼が連続している

にもかかわらず，主燃焼開始時に存在する既燃ガスが少な

いために Soot の排出が抑えられているものと考えること

ができる．

このように，近接Pilot 噴射により主噴霧へのPilot 既

燃ガスの導入量が減少することで混合気の局所的なリッチ

化が抑制され，Soot が低減したと考えることができる．

6.2.2. 近接 Pilot 噴射適用による効果
低回転高負荷領域において近接Pilot を適用した結果に

Fig. 10   Effect of pilot interval on rate of heat release	
and rate of injection

Fig. 11   Effect of pilot interval on NOx and soot 
emissions
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Fig. 13   Effect of pilot interval on CO2 in piston bowl 
at 4 degATDC
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Fig. 14   Rate of heat release by each combustion 
pattern

Fig. 15   Effect of combustion pattern on BSFC and 
dP/dq  max

Fig. 16   Effect of combustion pattern on emissions

ついて以下に示す．Fig. 14に 1500	 rpm，140	Nm におけ

る各燃焼パターンでの熱発生率を比較する．また，Fig. 15

に燃費と dP/dθ max を示す．単段噴射のPCCI による熱

発生率は噴射タイミングをリタードしても急峻な熱発生

が抑えられず，dP/dθ max を満足することはできない．一

方，近接 Pilot 噴射による熱発生率は主燃焼の熱発生率が

PCCI の約半分であり，dP/dθ max および燃焼速度を低く

抑制できている．
Fig. 16にSoot と NOx 量について示す．EGR冷却の効

果と近接 Pilot 噴射による低 Soot 燃焼の組み合わせによ

り，PCCI に劣るものの，拡散燃焼に比べSoot，NOx のト

レードオフ改善が可能である．
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７．PCCI 領域拡大の効果

PCCI の適用領域拡大のためには着火遅れ期間を確保

すること，および EGR を増量し燃焼速度をコントロール

することが必要であり，これらを具現化する手法として，

EGR 冷却性能の向上と低圧縮比化を試みた．定常状態に

おいて高回転高負荷領域まで dP/dθ max の上昇を伴わず

に PCCI の適用範囲を拡大することができた．一方，低回

転高負荷領域は dP/dθ max を抑制することが難しいた

め，上記の手法に加え近接 Pilot 噴射を適用させることで

dP/dθ max を上昇させることなくSoot，NOx のトレード

オフを改善することができた．なお，本研究では取り組め

なかったが，低回転域で過給性能を向上させることによ

り，低回転高負荷域までPCCI の適用領域を拡大できた可

能性も残されていると考える．

いずれにしても欧州の NEDC モードおよび北米の

FTP75 モードにおける使用運転領域をほぼ網羅する

領域で PCCI を適用できる可能性を示すことができた

（Fig. 17）．
PCCI 領域拡大によって得られた Soot，NOx 排出量の

低減効果と燃費影響について Fig. 18に示す．これまで低

回転低負荷領域に限られていたNOx および Soot の低減効

果が高回転高負荷にまで及んでいることがわかる．

低回転高負荷では近接 Pilot 噴射を適用しているため，

Soot の低減率は高回転高負荷領域に劣るものの，NOx 低

減率は拡散燃焼に比べ約 30％低減できている．

また，高回転高負荷領域では燃焼音を抑制するために

主噴射時期をリタードしていることから燃費性能の低下

が認められるが，低回転低負荷領域では燃焼が緩慢化す

るため主燃焼を進角することができるので燃費が改善し

ている．
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８．まとめ

PCCI の適用領域の拡大に関して以下の知見を得た．

（１）	PCCI の適用領域拡大には着火遅れ期間の確保と燃焼

速度のコントロールが必要であり，その具現化手法と

してEGR冷却性能の向上と低圧縮比化が有効である．

（２）	EGR の導入が制限されるため燃焼速度のコントロー

ルが難しい低回転高負荷領域は近接Pilot 噴射による

燃焼改善により，dP/dθ max を上昇させることなく

Soot,	NOx のトレードオフを改善することができる．	

（３）	PCCI の適用領域拡大により，定常状態においてNOx

および Soot の同時低減をFTP75 およびNEDCモー

ドのほぼ全域まで拡大することができる可能性を示

すことができた．

今後，実用化へ向けては過渡状態でのリアルタイムな燃

焼制御技術の構築が必要である．

Fig. 18   Effect of PCCI combustion on emissions and 
fuel efficiency

(a) NOx reduction rate 

(b) Soot reduction rate

(c) Fuel consumption enhancement rate 
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論文

FFV 用エンジンにおける低温燃焼の改善
Enhancement of Low-temperature Combustion in Flexible Fuel Vehicle (FFV) Engine

中　島　　　進＊

Susumu NAKAJIMA

要　　旨

近年，内燃機関から排出される CO2 による地球温暖化

の抑制の観点から，さまざまな植物由来の代替燃料が提

案されている．その一つにバイオエタノールがある．ブラ

ジルでは，含水エタノール 100％（E100）からエタノール

22％混合ガソリン（E22）までが使用可能なFlexible	 Fuel	

Vehicle（FFV）が使用されている．エタノールは低沸点成

分が無い単一成分の燃料であり，低温時の燃焼に課題があ

る．エタノールの低温時の燃焼を改善するために，最適な

圧縮比の選定をおこなった．また，吸気１バルブ運転にて

流動を高め，低温時の燃焼を改善した．さらに，E100 使用

時の低温時の商品性を向上させるために，FFV専用の新た

なエンジン制御も構築した．以上の技術を採用し，出力と

E100 使用時の商品性を両立させた FFV 専用エンジンを

開発した．

ABSTRACT

A variety of vegetable oil-based alternative fuels 
have been suggested in recent years with a view to 
preventing global warming due to the CO2 emitted by 
internal combustion engines. One of those fuels is bio-
ethanol. Flexible fuel vehicles (FFV) that are able to 
run on varieties ranging from 100% aqueous ethanol 
(E100) to a 22% mixture of ethanol with gasoline (E22) 
are in use in Brazil. Ethanol is a single-component 
fuel that does not contain any low-boiling-point 
components, and there are issues with combustion 
at low temperatures. The optimum compression ratio 
was selected to enhance the combustion of ethanol at 
low temperatures. The flow was also raised and low-
temperature combustion was enhanced by operating 
with one intake valve. In order to raise the commercial 
product appeal when using E100 at low temperatures, 
a new engine control was buil t exclusively for 
the FFV. Through the use of these technologies, a 
dedicated FFV engine was developed that achieves 
a balance of commercial product appeal and power 
output when using E100.

１．まえがき

バイオエタノールは，地球温暖化抑制の観点から近年注

目されている代替燃料である．バイオエタノールは太陽エ

ネルギーによる光合成により成長した植物から作る．その

ため，燃焼によりエネルギーを取り出しても大気中の CO2
の総量は増加しないため，カーボンニュートラル燃料とし

て扱われている．

一方，エタノールを自動車用エンジンに用いる場合の課

題は，気化潜熱が大きく，低沸点成分を含有しないことに

よる低温時の気化性の低下である．

ブラジルではサトウキビからバイオエタノールを生成

し，エタノール 100％燃料と，エタノールを 20-25％添加

したガソリンが併売されている．つまり，ブラジル向けの

FFV用エンジン（１）はエタノール濃度 20-100%まで，任意

の濃度でも十分な性能が発揮できることが求められる．

２．FFV 用燃料としてのエタノールの物性

Table 1にエタノールとガソリンの特性を示す．

１．オクタン価は大きい

２．低沸点成分がない

３．気化潜熱が大きい

４．空気あたりの発熱量は若干多い

５．体積あたりの発熱量が少ない

この燃料性状から予想される，エタノールを自動車用エ

ンジンに用いた際の課題は低温時の燃焼であると予想さ

れる．

＊四輪R&Dセンター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_19
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３．低温時のエタノール燃焼特性確認

3.1. 低温時の燃焼の確認
Table 2に試験エンジンの仕様を示す．Fig. 1にE100 と

ガソリンの空気過剰率を変化させた場合の低温時の THC

（Total	 Hydro	Carbon），CO2 の比較を示す．ファーストア

イドル相当の低負荷（-60	 kPa）と発進時相当の高負荷（-13	

kPa）で比較をおこなった．E100 は高負荷では THC が多

い．原因として，E100 は低沸点成分が無く，気化潜熱が

大きいため，高負荷では大量の燃料が完全には気化できな

いためであると考えられる．これを裏付ける現象として，

CO2 の排出特性はリッチ側へずれた傾向である．

3.2. FFV における困難な運転条件
FFV は E100 による低温始動が困難なため，低温始動

専用の E22 用燃料タンクと噴射システムを有している．
Fig. 2は始動直後の燃料の使い分けを示したものである．

実線が低温時の燃料の噴射方法，破線は高温時の燃料の噴

射方法を示している．低温時は E22 により始動し，その後

E100 に切り替える．E22 による運転時間は極力短いこと

が望ましく，その場合FFVで運転が困難な条件は，

１．E100 を用いる下限温度での始動性（Fig. 2図中A）

２．低外気温時の高負荷運転への移行（Fig. 2図中B）

である．

3.3. E100 による始動試験
E100 による低外気温時の始動性を確認する．Fig. 3に外

Table 1   Fuel characteristics
Gasoline Ethanol 

Octane number RON/MON 93/81 110/92 
Boiling point (°C) 25-200 78 

Latent heat of evaporation (kJ/Air kg) 30.2 101 
(MJ/Air kg) 2.95 2.99 

(MJ/kg) 43.4Low calorific value 
(MJ/L) 32

(Weight) 14.7
Theoretical air fuel ratio (Volume after 

carburetion) 43.1

Ratio of the number of moles of combustion 
before and after 1.07

Specific gravity (kg/L) 0.737

26.9
21.2
8.9

14.3

1.14

0.789

気温と始動時間の関係を示す．外気温の低下に伴い，始動

時間は長くなる．原因は冷機始動時のエタノールの気化性

の低下によると考えられる．20	℃まで E100 で始動するこ

とを考慮すると，始動時間 3.4	sec を短縮する必要がある．

Fuel Gasoline
Cylinder configuration In-line 4-cylinder 
Bore × stroke  (mm) 81 × 87.3 
Displacement  (cm3) 1799 
Compression ratio 10.5 

Valve  2 intake valves
In. 32 Valve diameter 

(mm) Ex. 26 

Table 2   Engine specifications
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3.4. 低温時の負荷増加試験
FFV は低温時は E22 で始動し，その後は E100 で運転

する．Fig. 4に，始動直後のアイドル運転を 2	sec おこなっ

た直後に，マニュアルトランスミッション車の発進に相当

する高負荷に移行した際のトルクの過渡特性の概念図を示

す．水温（Tw）が高い場合は，スロットル開度に追従して

トルクが発生するが，低水温時では失火してしまう．Fig. 5

に水温と高負荷時のトルク特性を示す．水温が 15	℃以下

の場合，始動直後の E100 使用時に高負荷運転に移行しよ

うとすると失火することがわかる．原因は，前述のように，

高負荷運転時に大量の燃料が全ては気化できないためであ

ると考えられる．
Table 3にガソリン仕様のエンジンをそのまま FFVに

適用した場合の性能を示す．低温時の気化性低下に起因す

る始動時間の増大と，使用可能外気温度等の商品性上の課

題があることが確認できる．この課題を解決するために，

低温時の気化性に起因するリーン化した混合比（A/F）の適

正化を検討する．

４．低温時における A/F の適正化の検討

低温時の A/F を適正化する手法として，燃料の気化割

合を増す方法と，空気を減らす方法がある．燃料の気化を

促進する手法としては，

１．混合気の温度上昇

２．燃料の壁面付着防止

３．圧縮時圧力減少による沸点の低下

が挙げられる．空気を減らす手法としては始動時の混合気

量の適正化が挙げられる．具体的には，

１．圧縮比の増加および点火時期の進角による冷却損失を

利用した圧縮端の温度上昇

２．筒内流動の強化による付着防止

３．混合気量の適正化による燃料削減と圧縮時圧力減少

が挙げられる．以下にここに述べた手法の効果の確認をお

こなう．
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Fig. 3   Relationship between ambient temperature and 
starting time

Fig. 4   Transient torque characteristics under high 
loads immediately after starting

Fig. 5   Relationship between cooling water 
temperature and torque immediately 
after shifting to high load

Table 3   Comparison of engine performance when 
using gasoline and E100

Engine type Gasoline
Fuel Gasoline E100 

Bore × stroke  (mm) 81 × 87.3 
Displacement  (cm3) 1799
Compression ratio 10.5

Valve 2 intake valves 
Power 97.8 102 

Max 165 173 
Torque (Nm)

At 2000 rpm  147 151 
Starting time (sec; Ta = 20 °C) 3.40.5
Ambient temperature limit (°C) -25 °C 15 °C
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4.1. 圧縮比最適化
圧縮比を上げると圧縮端の温度が上昇するため，燃料の

気化性が向上する．FFVとして最適な圧縮比を決定する際

の観点を以下に示す．

１．任意のエタノール濃度で十分な出力特性である

２．E100 使用時の燃費，出力の向上
Fig. 6に E100 使用時に圧縮比を変化させた場合の出

力を示す．E100 はオクタン価が高いため，圧縮比が 12.5

の場合でもほぼ全域でMBT（Minimum	 advance	 for	Best	

Torque）運転が可能である．したがって，E100 使用時の圧

縮比としては 12.5 以上が望ましいことが確認される．Fig. 

7に E22 を使用した場合の出力を示す．下限エタノール濃

度である E22 の場合は圧縮比を上げすぎるとノッキング

が発生するため点火時期の遅角が必要となり，出力が低下

することがわかる．Fig. 8に圧縮比と低速トルク，出力の

関係を示す．下限エタノール濃度にて運転した場合でも，

ガソリン仕様のトルク以上とするために，圧縮比は 11.5 を

選定した．

4.2. 筒内流動強化
流動改善による効果を確認するために，流速の増加とス

ワールの生成が可能な吸気１バルブ運転の検討をおこなっ

た．以下のシミュレーションおよび試験は始動直後のアイ

ドリングを想定している．

4.2.1. 流速の向上とスワールの生成
吸気バルブの一方のリフトを最小限とし，吸気１バルブ

運転をおこなうと，流速が向上し，スワールが生成される．
Fig. 9に吸気１バルブ運転と吸気２バルブ運転の圧縮端で

の乱れの状態のシミュレーション結果を示す．吸気１バル

ブ運転は，圧縮端まで乱れが残存していることが確認でき

る．このスワールにより，壁面への燃料の付着が減少し，

点火後の火炎伝播が促進されると予想できる．

4.2.2. 壁面への付着量低減
流速の向上が壁面への燃料付着低減に対し有効である

か検証するために，ピストン，シリンダヘッド，スリー

ブ各々の領域に対する付着量のシミュレーションをおこ

なった．燃料はガソリンを使用している．Fig. 10にシミュ

レーションの結果を示す．吸気１バルブ運転をおこなう

と，主として排気側のスリーブへの燃料の付着が減少する

ことが確認できる．これにより，気化性が改善されると考

えられる．
Fig. 6   Relationship between compression ratio and 

torque (E100)
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4.2.3. 火炎伝播の促進
圧縮端までスワールが残存すると，燃料の気化性が向上

するため，火炎伝播が促進されると考えられる．それを確

認するため，High	Speed	Flame	Ionization	Detector を用い

て燃焼室の各領域の THC 濃度を計測した．燃料の消費状

態を測定した．シミュレーションとの整合のため，燃料は

ガソリンを使用している．Fig. 11に測定結果を示す．燃焼
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THC濃度が約半分に減少した角度を，その部分に火炎が伝

播した角度であると定義する．	

(1) 吸気２バルブ運転　　火炎伝播の順序は，点火から
プラグ部近傍（Fig. 11図中A）が燃焼した後，ほぼ同時に排
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気側（Fig. 11図中D，E）へと火炎が伝播する．その後吸気

側（Fig. 11図中B，C）へ伝播する．火炎伝播はプラグ部を

中心とした放射状に，温度が高い排気系がやや早く進行す

ると考えられる．

(2) 吸気１バルブ運転　　燃焼の進行順序は，点火から
プラグ部近傍（Fig. 11図中 A）の混合気が燃焼した後，ス

ワール流と同方向（Fig. 11図中E-C-B-D）に火炎が伝播し，

燃焼の進行は早い．

吸気１バルブ運転によるスワール流の生成で，気化性が

向上するとともに，火炎伝播も促進されていることが確認

できる．Fig. 12に火炎伝播の進行の概念図を示す．以上の

シミュレーションおよび計測により，吸気１バルブ運転が

気化性を改善し，火炎伝播も促進させていることが確認さ

れた．

4.3. 点火時期進角
点火時期を進角させると冷却損失の増大の形で燃焼室

の温度を上昇させることができる．進角限界を拡大するに

は，圧縮行程の途中でも十分に気化が進行していなくては

ならない．

4.3.1. 吸気 1 バルブ運転の進角限界の拡大
気化性の改善に有効であった吸気１バルブ運転は，進角

限界の拡大にも有効である．安定燃焼領域を空気過剰率と

点火時期で定義して表現した．安定燃焼の定義は平均有効

圧力の変動率が 7.5%以下の領域である．空気過剰率に対

する進角側限界と遅角側限界を Fig. 13に示す．吸気１バ

ルブ運転をおこなうと，進角側の燃焼限界が拡大すること

が確認できる．	

4.3.2. 負荷変動試験による確認
上記の結果に基づき，吸気１バルブ運転と点火時期

進角を組み合わせることにより，低温時の高負荷移行時

の燃料の気化性を改善することが可能となる（Fig. 14）．
Fig. 15に吸気１バルブ休止運転と点火時期進角を組み合

わせた負荷変動試験の結果を示す．低外気温時の始動直

後から E100 のみで高負荷運転が可能となったことが確

認できる．

Fig. 12   Conceptual diagram of fire propagation

Fig. 13   Comparison of combustion stability zone with 
one intake valve and two intake valves
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4.4. 混合気量の適正化
前述のように，低負荷時は混合気量が少なく，気化性

が良好である．その特性を利用して，ガソリン仕様に対

して始動時の混合気量を減らし，気化性を改善する手法

が考えられる．混合気量の減少により，気化に必要な熱

量が減少する．また，圧縮端の温度は変わらずに圧力が

減少するので，沸点が低下する効果もある．Fig. 16に吸

気圧と始動時間の関係を示す．吸気圧力が下がると始動

時間が短縮されることが確認できる．始動後は，Dr i v e	

By	Wire による空気量制御により，速やかに回転数を上

昇させる．
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Fig. 16   Relationship between air intake pressure and 
starting time

Table 4   Test result at low ambient temperature

Table 5   Test result of engine performance

５．エンジン仕様の最適化の効果

5.1. 低温時の性能の確認
吸気１バルブ運転による低温時の燃焼改善の結果を

Table 4に示す．ガソリン仕様をそのままFFVに適用した

場合に比べ，FFV用に最適化した仕様は，低温時の始動性

が向上していることと，低水温時から負荷変動運転が可能

となり，商品性が向上している．

5.2. 燃焼の改善と出力の両立
吸気 1バルブ運転による低温時の燃焼の改善と出力の両

立はVTEC（Valve	Timing	Electric	Control	system）により

可能となる．Table 5にガソリン仕様をそのままFFVに適

用した場合と，FFV用に最適化し，VTECを採用した場合

の性能比較を示す．E22-100 まで，ガソリン仕様よりも性

能が向上していることが確認できる．

６．まとめ

ガソリン用エンジンをそのまま FFV に適用すると，低

温時の燃焼等に課題が生じる．解決手法の探索をおこなっ

た結果，以下の結論を得た．

（１）	E100 の低温時の燃焼の課題は，気化潜熱がガソリン

の約３倍と大きいため，低温では燃料が完全には気

化できず，スリーブ等に付着することによると考え

られる．

（２）	最適な圧縮比を選定することにより E22 使用時の性

能を落とすことなく E100 の気化性および出力，燃費

を向上させることが可能である．
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（３）	吸気１バルブ運転による流速の向上とスワール生成

により，低温時における E100 の付着量の低減が可能

で，気化性が改善され，火炎伝播が促進される．

（４）	吸気１バルブ運転は，点火時期の進角側限界を拡大

する．

（５）	点火時期の進角限界の拡大により，MBT を超えて進

角させ，筒内温度を向上させ，発進時を想定した負荷

変動試験でも失火を防止できる．

（６）	始動時の吸気量制限により必要な燃料量が減少し，圧

縮端圧力が低下し，沸点が低下するため，気化性が向

上し始動性が向上する．

（７）	VTEC の採用による吸気１バルブ運転と吸気２バル

ブ運転の使い分けで，低外気温時の商品性と最高出力

を両立することができる．
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要　　旨

内燃機関の燃焼状態を直接示すパラメータとして，一

般に図示平均有効圧（Indicated	mean	 effective	 pressure：

IMEP）が用いられる．指圧センサはデータ安定性やコス

ト，寿命などが課題となり実車制御用としての利用が難し

かったが，指圧波形に起因するエンジン振動やボルト軸力

の変化を計測し，IMEPと相関性の強い等価 IMEPをモニ

タする手法を使うことで，今後の発展性が見込める．

本研究では，指圧波形に起因する信号を圧電型点火プ

ラグ座型力センサで検出し，等価 IMEP を検出する手法

を検討した．実機計測をおこなうと，指圧波形から求めた

IMEP と力センサから求めた等価 IMEP との相関係数は

0.799 となった．チャージアンプの設定変更と演算ゲート

の設定によって相関係数は 0.990 に向上し，IMEP と等価

IMEPの相関性を向上させることができた．

ABSTRACT

Indicated mean effective pressure (IMEP) is 
generally used as a parameter directly expressing the 
status of combustion in an internal combustion engine. 
Issues of data stability, cost, and lifespan, among 
others, have made the use of pressure transducers in 
vehicle control applications challenging. The use of a 
method in which changes in engine vibration and bolt 
tightening force originating in the pressure diagram are 
measured and used to monitor equivalent IMEP, which 
has a strong correlation with IMEP, has potential for 
the future.

The research discussed in this paper studied a 
method in which signals originating in the pressure 
diagram were measured using a piezoelectric ignition 
plug washer-type force sensor and the results were 
used in the calculation of equivalent IMEP. When 
measurements were conducted in an actual engine, a 
correlation coefficient of 0.799 was obtained between 
IMEP, as determined from the pressure diagram, and 
equivalent IMEP, as determined using the force sensor. 
Alteration of the charge amplifier settings and the 
setting of a computation gate increased the correlation 
between equivalent IMEP and IMEP, raising the 
correlation coefficient to 0.990.

１．まえがき

地球規模の大気汚染や温暖化に対して，自動車分野に

おいても低公害，省燃費対策が急務となっている（１）．こ

れらの要求に対し，熱効率改善を目的としたガソリン筒

内直接噴射エンジンの開発やHCCI（Homogeneous	Charge	

Compression	 Ignition）エンジンの研究がおこなわれてい

る．また，最近の動弁系にみられる可変機構は，燃費や排

気エミッションの改善に大きな役割を果たしている．その

反面，制御パラメータは増大し，マップ状にした大量の制

御データを必要としている．さらに，導入が検討されてい

る過渡運転時の最適制御では従来のマップやテーブルの読

出し補間方式では対応が難しい状況にある（２）．

このようなエンジンの開発や制御には燃焼状態の把握が

重要であり，確認手段として指圧波形の計測が従来から用

いられてきた．指圧波形からは，最大筒内圧や発熱量，直接

サイクルごとの仕事量を示す IMEPが算出でき重要なデー

タとなる．また，前述の制御データ用パラメータ設定や制

御では，実車での過渡計測が重要となる．この場合，多少

のひずみが指圧波形に生じても長時間計測時におけるデー

タの安定性が優先し，測定系の時定数設定が重要となる．

土屋らが提案する IMEP演算手法（３）には，１サイクルあ

たりのサンプリングデータ数を減少させても従来から用い

られている数値積分法より演算誤差が少なく，演算速度が速

く，かつ低周波数成分のみで算出できるという特徴がある．

これにより，測定系への制約がある場合でも有効な活用

等価的な図示平均有効圧計測法の検証
Verification of Equivalent Indicated Mean Effective Pressure Measurement Method

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_20
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が期待できる．また，測定系の周波数特性が明確であれば

容易に補正が可能（２）となり，測定系への周波数特性やセン

サ自身の固有振動数に対する要求を緩和することができ

る．一方，エンジン開発に使用される高精度な指圧センサ

は高価で，寿命や燃焼室への取付けなどの課題があり，実

車テスト用としても，また将来のエンジン制御用としても

改良が求められている．

本稿では，コストや寿命，レイアウト上の制約などに課

題がある指圧センサを使用せず，実機改修不要で取付けら

れる圧電型の点火プラグ座型力センサから得られた指圧波

形関連信号より，先述の IMEP演算式を利用した IMEPと

の相関性が強い等価 IMEPを計測する手法の実機検証をお

こない，良好な結果を得られたので，報告する．

２．IMEP 演算式と等価 IMEP の考え方

2.1. フーリエ級数展開された指圧波形を利用した IMEP
の演算法

一般に IMEPは行程容積 Vs，筒内圧 P，燃焼室容積変化
dVとして式（１）で定義される．

∫
1
Vs

IMEP =          PdV	 （１）

ここで，筒内圧および燃焼室容積変化が周期的であるこ

とに注目して，それぞれをフーリエ級数のような周期関数

の和として表現し，展開，整理すると式（２）が得られる．

以後，本稿では式（２）の IMEP 演算手法を本方式と呼ぶ．

ここで，エンジン回転角速度と等しい周波数成分を基本波

とする．

{IMEP}f =      {C1 cos   1 + KC2 cos 2 }φ φπ
2h

	 （２）

ただし，K = (1+1/4 2)/2λ λ
{IMEP}f：本方式で求められた IMEP
 C1,	C2：第１次，第２次周波数成分の振幅

	 f 1,	f 2：第１次，第２次周波数成分の位相

	 l：コンロッド長さ /クランク半径

	 h	：定数（2	cycle	:	1，4	cycle	:	1/2）

式（２）から，IMEPは指圧波形中の第１次および第２次

周波数成分のみから決定されることがわかる．

2.2. 等価 IMEP 計測の考え方
筒内圧計測に使用する指圧センサは，燃焼室に直接取付

けられるためにダイアフラムが高温ガスにさらされ，耐久

性や出力電圧のドリフトが課題となる．そこで，シリンダ

内の燃焼に起因するボルト締結力や加速度の変化を示す信

号を燃焼室外でセンシングし，式（２）を用いて IMEPと相

関性の強い等価 IMEP を求める手法が確立できれば有効

な対策となる（４），（５）．このとき，センシングされる信号が，

エンジン内部を伝達する間に高周波成分の減衰を生じても

影響はなく，使用するセンサも周波数特性が低域に特化し

たもので良い．本研究では燃焼室直上にあり，実機改修不

要で取付けられる圧電型点火プラグ座型力センサ（以下，

供試センサ）を使用する．

３．点火プラグ座型力センサの検定

3.1. 校正装置
一般的に圧力センサの校正には油圧式重錘型圧力校正

器が使用されるが，圧電型センサは DC成分の検出ができ

ないためにゆっくりとした圧力変化に対してドリフトを生

じ，定常圧での校正は難しい．そこで，今回の検定には脈

動圧校正器（６）を使用した．その全体構成を Fig. 1，圧力発

生部を Fig. 2に示す．この装置では，ピストンを動作させ

て圧力タンクからの検定圧印加と大気開放を交互におこ

なっている．なお，最大印加圧力は 980	 kPa，最大圧力印

加周波数は 50	Hz で，基準センサにはキスラー社製圧電型

指圧センサ 7061B とチャージアンプ 5010 を組合せて使用

し，時定数はLONGモードとした．

Pressure tank

Cylinder

Piston

Connecting
rod

Connection port
to test section

Crank shaft

Piezoelectric
sensor

Exclusive adapter

Piezoelectric
sensor

Fig. 2   Pressure transfer device
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pressure gauge
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Fig. 1   Dynamic calibration system
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I2

I1 I0

Ii

Q Zi

Ei - E0

E0Ei

Rf

Cf

Roc

Co+Cc

C0 : Capacitance of piezoelectric element     Cc : Capacitance of cable

ROC : Sum of piezoelectric element insulation resistance and cable

insulation resistance

Cf : Feedback capacitance     Rf : Feedback resistance

Ei : Input voltage     E0 : Output voltage

Zi : Input impedance of operational amplifier     Ii : Total current

I0, I1, I2 : Branch current     Q : Generated electric charge

Fig. 3   Measurement system
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Fig. 4   Results of calibration
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Table 1   Sensor sensitivity
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Fig. 6   Result of calibration using slope method

出力波形の振幅から感度を求める従来手法を用いることが

難しい．そこで，今回の検定では横軸に基準センサ，縦軸

に供試センサの出力電圧をとった Fig. 5から感度を求める

こととした．このとき，傾きは供試センサの感度を示し，y1
がサグによる出力電圧低下分に相当する．以後，この手法

をスロープ法と呼ぶ．

3.4. スロープ法による検定
チャージアンプの設定をCf	=	1000	pF，Rf	=	10

8	Ω（τ =	

100	 msec）として，圧力印加の周期を 10	 Hz，印加圧力を

100	kPa から 500	kPa まで 100	kPa ごとに与えると Fig. 6

の結果が得られる．印加圧力ごとに感度を読みとるとTable 

1となり，それらを平均して感度は 1805	kPa/V となった．

3.2. 点火プラグ座型力センサを用いた測定系
Fig. 3に供試センサとチャージアンプ，ケーブルからな

る測定系を示す．この測定系では発生電荷Ｑを出力電圧に

変換するための帰還容量 Cf や出力電圧のドリフトを抑制

するための帰還抵抗Rf が接続されている．

3.3. 感度算出法
チャージアンプ設定をCf	=	1000	pF，Rf	=	10

9	Ω（時定数

τ =	 1	 sec）とし，脈動圧校正器からの検定圧 400	 kPa，印

加周期 10	Hz で検定をおこなった．その出力波形をクラン

ク角度 0.5	 deg ごとにサンプリングし，50 サイクルの平均

化処理したものが Fig. 4である．この図から出力波形にサ

グとよばれる電圧降下が生じ，出力電圧が時間経過ととも

に減少していることが確認された．

出力波形にサグが生じると，どのクランク角度の出力電

圧が検定圧に対応するかが不明確となり，検定圧に対する
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４．点火プラグ座型力センサの固有振動数

等価 IMEPを精度良く求めるには，エンジン回転数の第

１次，第２次周波数成分付近に固有振動がないことが重要

である．エンジンの最高回転数は市販車用で 8000	 rpm 程

度，レーシング用でも最高回転数は 20000	 rpm 程度なので

第２次周波数成分はそれぞれ 266.7	Hz，666.7	Hz である．

よって，この周波数成分より低い帯域に固有振動が存在し

なければよい．

供試センサを測定部位に取り付けた状態で固有振動数を

調べるため，シリンダヘッドに供試センサと加速度センサ

を取り付け，鋼球落下試験をおこなった．実験装置を Fig. 

7に示す．直径 0.48	 mm，重量 0.48	 g の鋼球を脚立で固定

されたガイドを通して，供試センサの付いた点火プラグの

中心電極をねらって落下させる．このとき，生じる振動を

供試センサと加速度センサで観測し，FFTアナライザで周

波数解析をおこなう．なお，加速度センサは Fig. 8のＡに

取り付けた．
Fig. 9，Fig. 10にそれぞれ加速度センサの出力波形，パ

ワースペクトラムを示す．この結果から，測定部位に取り

付けられた供試センサは，IMEP計測結果に影響を与える

周波数帯域に固有振動数が存在しないことが確認できた．

Fig. 7   Steel ball impact test

Fig. 8   Location of sensors
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Fig. 10   Power spectrum
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５．実機での等価 IMEP 計測

5.1. 実験装置と供試機関
実機計測をおこなう装置を Fig. 11に示す．供試センサ

と比較データ計測用の指圧センサを図のように取り付け，

出力波形をフーリエ級数型燃焼解析装置（７）に取り込み，

同一サイクルにおけるセンサ出力を比較した．ここで，指

圧センサはキスラー社製 7061B センサを使用し，5011B

チャージアンプを接続し，時定数はMEDIUM とした（以

Fig. 11   Test equipments
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下，基準センサ）．なお，エンジンへの点火はプラグ座型力

センサではおこなわず，供試エンジンの点火プラグを使用

した．実験に用いたエンジンの諸元とテスト条件を Table 

2に示す．

5.2. 等価 IMEP 計測結果
本実験で使用する供試センサを含む測定系は Fig. 3に示

したとおりである．ここでは，Cf を 1000	 pF，Rf を指圧波

形計測のSHORTモードに相当する 109	Ωとした．このと

き，時定数τ=	1	sec，低域遮断周波数fc	=	0.159	Hzとなる．
Table 2，A/F	 12.7 の条件で供試センサと基準センサの

出力波形をそれぞれ 300 サイクル収録し，平均化すると
Fig. 12となった．この結果から，供試センサ出力波形は高

調波のノイズ成分を除けば，指圧波形に近い形態となって

いることがわかる．Fig. 13は，連続した 300 サイクルの

IMEPと等価 IMEPの推移を示したもので，等価 IMEPは

IMEPに対してほぼ追従している．また，Fig. 14は IMEP

に対する等価 IMEP の相関性を示しており，相関係数は

0.799 となった．

以上より，今回のテスト条件，計測条件であれば，おお

よその IMEPモニタが可能と思われる．しかし，より高精

度な等価 IMEP の計測やエンジン制御への適用を考える

と，追従性や相関性の向上が必要である．

Table 2   Engine specifications and test conditions

Bore × Stroke 78 × 62 (mm)

Displacement 296 (cm3)

Compression ratio 7.4

Engine speed 1,800 (rpm)

Throttle 1/4 - 3/4

BTDC 22 (deg)

A/F 12.7, 15.3

Ignition timing

Shibaura GEF30RE Engine type

Fig. 12   Cylinder pressure and force sensor output 
voltage waveforms
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5.3. 等価 IMEP の計測精度向上
圧電型センサとチャージアンプを組み合わせて計測する

場合，Fig. 3の絶縁抵抗Roc が低下すると，出力波形のベー

スラインにドリフトが生じる．このドリフトを長時間放置

すると，やがて測定レンジを超え測定不能になる．絶縁抵

抗の低下はコネクタ部への液滴浸入や素子の温度上昇に

よって生じ，抑制するには帰還抵抗Rf を小さく設定する必

要がある．そこで，Rf が前章の設定である 10
9	Ωの場合に

おけるベースライン安定性を確認した．供試機関は Table 

2 のエンジンで，運転条件はスロットル開度 2/4，A/F	

12.7 とした．比較用として基準センサで指圧波形の計測を

おこなった．その結果は Fig. 15に示すとおりで，エンジン

Fig. 14   Relation between IMEP and equivalent IMEP
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運転中に供試センサ出力のベースラインがドリフトを起こ

し，測定レンジを超える傾向にある．よって，Rf をより小

さく設定する必要がある．一方，Rf を小さく設定すること

で低域周波数成分の検知性が低下し，等価 IMEPの計測結

果に影響することが考えられる．これに対しては，測定系

の周波数特性を事前に調べておくことで補正が可能（４）で

あり，Rf を小さく設定し安定性を優先することが実用的で

ある．

また，供試センサの出力波形は Fig. 12のように電気的

ノイズや振動が重畳している．この場合，吸気行程や排気

行程のような筒内圧が小さい領域では SN比が低下し，圧

縮上死点付近の筒内圧が大きい領域では比較的 SN比が良

好になる．そこで，SN 比が良好な圧縮上死点付近に演算

ゲートを設け，演算ゲート内のデータのみで等価 IMEPの

算出をおこなう．

Rf を 10
8	Ωに変更し，圧縮上死点±120	 deg で演算ゲー

ト設定をおこない，等価 IMEP の計測精度を確認すると
Fig. 16，Fig. 17となる．Fig. 16から等価 IMEPは IMEP

の変化に追従していることが確認でき，Fig. 14の相関係数

0.799 に対し Fig. 17は 0.990 に向上していることが確認で

きる．
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Fig. 16   IMEP and equivalent IMEP in continuous 
cycles (Rf modified)
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Fig. 17   Relation between IMEP and equivalent IMEP 
(Rf modified)

5.4. 高速エンジンへの応用
前節までの結果を利用して，高速回転エンジンへ適用

した事例を示す．使用したエンジンはＶ型８気筒，ボア 97	

mm，ストローク 40.25	mm，圧縮比 13.0 のレーシングエン

ジンである．運転条件はスロットル開度全開，A/F	 13.1，

点火時期はMBT相当とし，エンジン回転数は 14000	 rpm

とした．等価 IMEP検出の測定系は，７番気筒に供試セン

サを取付け，チャージアンプの帰還抵抗は Rf	=	 10
8	Ωと

した．比較用としてキスラー社製 6081AQ05 型センサと

5011 型チャージアンプ（時定数はMEDIUMモード）で指

圧波形を同時計測した．なお，データ処理ではゲート設定

していない．
Fig. 18は 100 サイクルの IMEP と等価 IMEP の推移

を示したもので，レーシングエンジンでも等価 IMEP は

IMEP の変化に追従できていることがわかる．Fig. 19は

IMEPに対する等価 IMEPの相関性を示したもので，相関

係数は 0.981 となっており，高い相関性が得られた．

以上から，レーシングエンジンのような高速回転型エン

ジンでもチャージアンプの設定を適切におこなえば，等価

IMEPを精度良く検出できることが確認できた．

Fig. 18   IMEP and equivalent IMEP in continuous 
cycles (in high-speed engine)
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Fig. 19   Relation between IMEP and equivalent IMEP 
(in high-speed engine)
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６．まとめ

実機改修不要で取付けが可能な点火プラグ座型力センサ

で，IMEPと相関性が強い等価 IMEPを計測可能すること

が可能となった．得られた結果を以下に述べる．

（１）	点火プラグ座型力センサによる等価 IMEP計測を，指

圧波形計測の時定数 SHORTモード相当の設定（Rf	=	

109	Ω）でおこなうと，IMEPに対する等価 IMEPの

相関係数は 0.799 となり，おおまかなモニタリング

には適用できるが，エンジン制御などに用いるには

IMEPに対する追従性や相関性の向上が必要である．

（２）	等価 IMEP の計測において，チャージアンプの帰還

抵抗Rf	=	10
8	Ωとし，あわせて圧縮上死点付近のデー

タのみで算出するように演算ゲートを±120	 deg に設

定すると，IMEPに対する等価 IMEPの追従性が向上

し，相関性も 0.990 となった．

（３）	高速回転で運転されるレーシングエンジンでも，

チャージアンプの設定を適切にすることで，IMEPに

対する等価 IMEPの相関性向上が可能である．
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論文

ディーゼルシリンダヘッド燃焼室の
低サイクル疲労破壊予測手法

Prediction Method of Low-cycle Fatigue Breakdown in HSDI Diesel Cylinder Head

三　上　祥　平＊	 荻　野　晃　一＊	 空　澤　光　将＊

Shohei MIKAMI Koichi OGINO Mitsumasa SORAZAWA

要　　旨

冷熱サイクルを繰り返す運転モードにおいてクラック

が発生することの多いディーゼルシリンダヘッドのグロー

プラグホール周りを解析対象とした，低サイクル疲労破壊

に対する予測手法を紹介する．疲労破壊の予測にあたって

は，クラックの起点となる部位のひずみ振幅と温度を把握

する必要があるため，	CAE を用いたひずみ解析をおこな

い，同時に，硬度測定による温度換算法により局所の温度

を求めた．これにより，従来は困難であった局所状態の把

握が可能となった．さらに，試作エンジンの冷熱サイクル

耐久テストをおこなうことにより，本手法による低サイク

ル疲労破壊の予測の確からしさを実証した．また，新規エ

ンジン開発において本手法が仕様検討のツールとして活用

されるよう，設計プロセスへの取り入れ方を提案した．

ABSTRACT

This paper introduces a method of predicting low-
cycle fatigue breakdown that takes as its focus the 
area around the glow plug hole of the diesel engine 
cylinder head, where cracks frequently occur during 
operating modes in which hot and cold cycles are 
repeated. Because an understanding of the strain 
amplitude and temperature of the areas in which 
cracks originate is necessary in predicting fatigue 
breakdown, strain analyses were conducted using 
CAE, and at the same time a method of calculating 
temperature from hardness measurements was used to 
determine local temperatures. This made it possible 
to study the local conditions of the cylinder head 
combustion chamber, which had previously represented 
a chal lenge. In addi t ion, a hot-and-cold cycle 
endurance test using a prototype engine demonstrated 
the validity of predictions of low-cycle fatigue 
breakdown using the new method. The project also 
proposes the incorporation of the method in the design 
process in order to employ it as a tool for the review 
of specifications in new engine development.  

１．はじめに

これまでのディーゼルエンジン開発において，冷熱サイ

クルによりシリンダヘッド燃焼室のバルブシート間に発生

するクラック（Fig. 1）は，大きな課題となってきた．このよ

うなクラックは，熱疲労現象であると考えられ（１），冷熱サ

イクルによる繰り返し荷重が燃焼室に加わる際，塑性変形

が繰り返され，そこを起点にクラックが発生する．

このような低サイクルの繰り返しによるクラックの場

合，Manson-Coffinの式（２）で示されるように，発生するひず

み振幅を指標に疲労寿命を予測する手法が知られている．

材料の強度特性は温度によって変化するため，実際にシリ

ンダヘッド燃焼室の疲労寿命を予測するにあたっては，解

析対象とする部位のひずみ振幅に加え温度も測定する必要

がある．

しかし，特にひずみ振幅をエンジン運転時に測定するこ

とは技術的難易度が高く，これまでは Fig. 2に示すように，

限定的な領域で得たひずみ振幅と温度の関係を基に，比較

的測定が容易な温度よりひずみ振幅を推定する等の手法を

試みてきた．しかしながら，その推定精度は必ずしも十分

ではなく，疲労寿命を精度良く予測することができなかっ

た．そのため，エンジンの耐久信頼性の確認は，耐久テス

＊四輪R&Dセンター
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トによる実機確認を主体とせざるを得ず，エンジン試作数

の増大に繋がっていた．

そこで，クラックの起点となる部位の温度，およびひず

み振幅を精度良く測定，解析する手法の構築に取り組むと

共に，燃焼室各部のひずみ振幅‐温度の状態を把握し，そ

れをシリンダヘッド素材の熱疲労限度線と対比させること

で，冷熱サイクルにおけるクラックの発生を予測すること

に取り組んだ．

Fig. 1   Crack found beside glow plug hole

Fig. 2   Estimation of combustion chamber surface 
condition based on measured temperature

Fig. 3   Hot and cold cycle test mode 1

去のディーゼルエンジン開発経緯から明らかなため，これ

を選択した．今回は，このテストモードを約 104 回繰り返

すこととし，燃焼室表面温度を変化させることで燃焼室各

部のクラック発生状況を変化させるため，冷却条件や燃焼

条件を変更した耐久テストを４ケース実施した．テスト条

件，および耐久テスト終了後のシリンダヘッド燃焼室の状

態を Table 1に示す．表内のグロープラグホール周辺温度

および排気バルブ間温度は，近傍の平坦部を熱電対で測定

した値であり，耐久テストモード中に到達する最高表面温

度である．

ケース１では，シリンダヘッド燃焼面の吸気バルブシー

ト間（グロープラグホール周辺）（Table 1内ａ），排気バル

ブシート間（Table 1内ｂ）および吸気 -排気バルブシート

間（Table 1内ｃ）のいずれにもクラックが発生した．ケー

ス２ではグロープラグホール周辺と吸気 - 排気バルブシー

ト間に，ケース３ではグロープラグホール周辺にクラック

が発生したが，ケース４ではクラックの発生は無くなった．

グロープラグホール周辺に発生したクラックの破断面を

観察した結果を Fig. 4に示す．一般的にグロープラグホー

ルは機械加工によってシリンダヘッド燃焼室表面に開け

られた穴であり，シリンダヘッド燃焼室表面も機械加工に

よって形成された面である．そのため，その口元は直角も

しくは鈍角のエッジとなる．破断面の観察から，クラック

の起点は燃焼室表面の平坦部ではなく，グロープラグホー

ル口元のエッジであることがわかる．よって，この部位を

解析対象として低サイクル疲労破壊の予測に取り組んだ．

Fig. 4   SEM image of broken-out section of crack 
beside glow plug hole

２．低サイクル疲労破壊予測手法

2.1. 解析対象
シリンダヘッド燃焼室の低サイクル疲労破壊予測手法の

導入とその検証にあたり，試作エンジンＡにて冷熱サイク

ル耐久テストを実施した．今回実施した冷熱サイクルテス

トモード１の概要を Fig. 3に示す．この耐久テストモード

は，数あるテストモードの中で，シリンダヘッド燃焼室の

クラック評価に対して厳しいテストモードであることが過
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2.2. ひずみ振幅解析手法
ひずみゲージによるひずみ測定法では，グロープラグ

ホールのエッジに直接ひずみゲージを取り付けることはで

きないため局所の測定が不可能であり，そのうえ，ひずみ

ゲージの耐熱性の限界により高出力時の高温雰囲気下で

の測定もできない．そこで，Computer	Aided	Engineering

（CAE）を用いたひずみ解析を実施した．

冷熱サイクル耐久テストにおいてシリンダヘッド燃焼

室にクラックが発生する原因は，燃焼室の不均一温度分

布に起因したひずみの発生とその集中であると考えられ

る．Fig. 5に燃焼室のサイクル平均の温度分布を示す．イ

ンジェクタホールを中心に燃焼室中央は温度が高くなる．

燃焼室中央は高温になることで，燃焼室外周側へ向かっ

て熱膨張する．これに対して，燃焼室外周側は比較的低温

Table 1   Hot and cold cycle endurance test conditions and resulting cracks

であるため中央部に比べ熱膨張量は小さくなる．このよ

うに，不均一温度分布に起因した熱膨張差により，燃焼室

には半径方向の圧縮ひずみが発生する．この圧縮ひずみ

は，グロープラグホール周りやバルブシート間のような

断面積が小さい部位に集中し，冷熱サイクルによる繰り

返しにより，ひずみ集中部を起点としたクラックが発生

すると考える．

したがって，解析の流れとしては，まず温度解析により

温度分布を求め，それを基にひずみ解析をおこなった．以

下（１）から（５）に手順を示す（Fig. 6）．

（１）	シリンダヘッドのFinite	Element	Method（FEM）モデ

ルを作成する（Fig. 7）．

（２）	FEM モデルのウォータジャケット壁面に対して，

Computational	Fluid	Dynamics（CFD）解析で求めた熱

伝達率をマッピングし，熱境界条件を与える．解析ソ

ルバーにはVECTIS（３次元流体ダイナミクスプログ

ラム）を用いる．

（３）	燃焼室を始めとするその他のシリンダヘッド表面に対

しても熱境界条件を付与する．この熱境界条件は，実

機耐久テストと同運転条件の下，熱電対により燃焼室

表面温度を測定した結果と合致するよう，領域を分割

してガス温度および熱伝達率を設定する．熱境界条件

は，耐久モード中の高温時（定格出力時），低温時（ア

イドル時），それぞれに応じて設定する．なお，熱電対

による温度測定については，燃焼室の温度分布が把握

可能なように，多点で測定することが必須である．
Fig. 5   Temperature distribution of combustion 

chamber surface
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Fig. 6   Flow diagram of strain analysis

Fig. 7   FEM model configuration

（４）	ABAQUS（汎用非線形有限要素解析プログラム）を用

いて温度解析をおこなう．

（５）	求めた温度分布を基に，冷熱サイクル中に発生するひ

ずみ振幅を解析する．解析ソルバには，温度解析と同

様にABAQUSを用いる．

燃焼室表面に熱境界条件を付与する手段として，CFD

による燃焼解析をおこなった例もある（３），（４）．この場合の

解析の流れを Fig. 8に示す．しかし，CFDで実際の燃焼状

態を忠実に模擬するためには，ポート内脈動解析，筒内流

動解析，噴霧解析，そして燃焼解析と多くの過程を経るこ

とになり，それぞれの過程に高い解析精度を要する．特に，

噴霧解析と燃焼解析において，各種パラメータの調整とそ

の検証に多大な時間を要するという課題がある．また，燃

焼解析の精度検証の一つとして，実機の温度測定結果との

対比も必要となる．そこで今回は，低サイクル疲労破壊の

予測という本解析の主旨と計算時間短縮を考慮し，（３）

に示す手法を採用した．耐久モード中の高温時の燃焼室熱

境界条件を，本手法により設定した例を Fig. 9に示す．ま

た，この時の燃焼室表面温度を熱電対により測定した値と

CAEの温度解析により求めた値の比較を Fig. 10に示す．

（５）で得られたCAEによる温度とひずみ振幅の関係を，

熱電対およびひずみゲージによる実測値と比較した．対象

とする部位は Fig. 11に示すグロープラグホール近傍の平

坦部である．比較結果を Fig. 12に示す．横軸の温度は，耐

久テスト中にその部位が到達する最高温度である．実測よ

り求めた温度に対するひずみ振幅の近似曲線に対し，CAE

による結果は相関がとれている．さらに CAE による解析

において最大のひずみ振幅を示す位置を調べると，実際の

耐久テストにおいてクラックの起点となる詳細な位置は一

致することがわかる（Fig. 13）．

2.3. 局所温度解析手法
次に，グロープラグホールの周辺の詳細な表面温度を解

析することを試みた．燃焼室の表面温度を測定する方法と

しては，熱電対による測定が一般的である．しかし，ひず

みゲージの場合と同様にグロープラグホールのエッジに

直接熱電対を埋め込むことはできない．そのため従来は，

エッジ近傍の平坦部に熱電対を施工し，この測定値をもっ

てその領域の温度を代表できるとしていた．

今回は，熱電対による温度測定に加え，素材の硬度低下

特性を利用した燃焼室表面硬度測定による温度換算法（以

下，硬度法と記す）により，グロープラグホールのエッジを

含む周辺の局所の温度を求めた．手順を以下（１）から（４）

に示す．

（１）	熱電対により，耐久テストと同条件下で燃焼室表面温

度を測定する．

（２）	温度測定したポイントと同じ部位の表面硬度を，ビッ

カース法（５）により測定する．

Thermal analysis

Thermal boundary condition setting

-Combustion chamber
 surface
-Others

-Water jacket surface
-Port surfaceCFD analysis

Manual setting

Method Area

Strain analysis

FEM model creation

Reference of
temperature distribution

(actual-engine)

[Model configuration]

-Cylinder head
-Valve seat
-Head bolt
-Gasket
-Cylinder block
-Sleeve



－ 145 －

ディーゼルシリンダヘッド燃焼室の低サイクル疲労破壊予測手法

Fig. 8   Procedure of CFD combustion analysis and examples of parameters and validation at each step
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Fig. 11   Temperature and strain measuring points 
beside glow plug hole

Fig. 12   Measured and calculated strain amplitudes 
and temperature beside glow plug hole

Fig. 13   Strain amplitudes in hot and cold cycle 
endurance test

Fig. 14   Relationship between temperature and 
hardness of combustion chamber surface

（３）	熱電対による温度測定値と硬度測定値の相関関数を

得る．この温度には，耐久テストモード中の最高到達

温度を用いる．

（４）	任意の部位の硬度を測定し，（３）で求めた相関関数

より，局所温度を算出する．

温度測定と硬度測定の実施例，およびそれより得た相関

関数の例を Fig. 14(a)，(b)，(c)に各々示す．冷熱サイクル

耐久テスト後の表面硬度と到達温度の関係は線形に近似で

きる．これにより，エッジの硬度からエッジの温度を求め

られる．

この手法により求めたケース２の冷熱サイクル耐久テス

トにおけるグロープラグホール周辺の温度を Fig. 15に示

す．硬度法より求めたエッジの温度は 278	℃であり，熱電

対により得られた平坦部温度よりも 25	℃高い．図中のL1

もしくはL2に沿って，わずか 1.5	mm の範囲内でも大きな

温度勾配を持っており，クラック起点のエッジは局所的に

高温になっていたことがこの手法により明らかとなった．

次に，ケース３とケース４のグロープラグホール周辺

の温度比較を Fig. 16に示す．熱電対により測定した平坦

部温度はそれぞれ 226	℃，	225	℃と差が無いが，クラック

の発生には差が生じた．ケース４は，インジェクタノズル

コーン角の変更に伴う燃焼状態の変化により，燃焼室の温

度分布を局所的に変化させることを意図したものである．

そこで，両ケースにおけるグロープラグホールのエッジの

温度を硬度法により調べたところ，クラックが発生した

ケース３では 255	℃に達するが，クラックが発生しなかっ

たケース４では 235	℃であり，20	℃の温度差が生じてい

ることがわかった．この局所的な温度差がクラック発生の

有意差に繋がったと推察するが，このように，疲労破壊の
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Fig. 15   Edge temperature calculation from measured 
hardness

予測には起点となるエッジの温度を得ることが重要であ

る．そしてそれには硬度測定による温度算出が有効な手法

であることを確認した．

2.4. シリンダヘッド素材の熱疲労限度
2.2. および 2.3. 節により得られたひずみ振幅，温度を基

に疲労破壊の予測をおこなうためには，シリンダヘッド素

材の強度特性を基にした判定指標が必要である．ここでは

シリンダヘッドに用いた素材の単体試験をおこない，取得

した限度ひずみ振幅を疲労破壊の判定指標とすることを試

みた．

限度ひずみ振幅は以下の手順（１）から（５）により求め

た（Fig. 17）．

（１）	試験片素材は AC2B-T6（６），（７）を用いる．Table 2に

素材の化学成分を示す．熱処理条件は，500	℃で４時

間保持後，水焼入れし 200	℃で４時間の時効処理を

施している．試験片形状は外径 7	mm，標点間距離 12	

mm の丸棒形状である．

（２）	クラック発生部位を想定し，高温時には圧縮ひずみ

が，低温時には引張りひずみが繰り返し生じる温度
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とひずみのサイクル（out-of-phase 熱疲労サイクル）

を試験片に付与し，耐久試験を実施する．ひずみの制

御には伸び計を用い，機械ひずみが全振幅で 0.6 から

1.6％の範囲となるよう条件を設定する．加熱には高

周波加熱機を用い，冷却は放冷とする．温度サイクル

は 50 から 200	℃，50 から 250	℃,	50 から 280	℃に

ておこなう．

（３）	試験をおこなったひずみ振幅に対する破断寿命をプ

ロットし，104 サイクルでの限度ひずみ振幅（破損確

率 50%（B50））を得る．

（４）	温度サイクルごとに上記限度ひずみ振幅を取得する．

（５）	設定した温度サイクル中の最高到達温度に対する限

度ひずみ振幅をひずみ振幅 -温度のグラフにプロット

し，シリンダヘッド素材の熱疲労限度線を定める．

Fig. 16   Influence of nozzle cone angle on edge 
temperature

Si Cu Mg Zn Fe Mn Ni Al

6.3 3.2 0.17 0.01 0.13 <0.01 <0.01 Balance

Table 2   Chemical compositions of AC2B alloy [wt%]
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Fig. 17   Steps taken to obtain material fatigue limit diagram for heat cycle
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３．燃焼室解析結果と低サイクル疲労破壊予測
技術の有効性検証

上述の手法により，冷熱サイクル耐久テストにおけるシ

リンダヘッド燃焼室表面のひずみ振幅と温度を把握し，熱

疲労限度線と対比させた結果を Fig. 18に示す．図中には，

クラック発生の可能性が高いエッジのみを示している．○

は耐久テストにおいてクラックが発生しなかった部位，×

はクラックが発生した部位を意味する．これより，冷熱サ

イクル耐久テストにおけるクラックの発生は，本手法で得

たひずみ振幅 - 温度の関係と熱疲労限度線によって整理で

きることが明らかとなった．

また，熱疲労限度線に対する各部位の余裕度に着目する

と，排気バルブシート間のエッジが最も大きく，次いで，

吸気 - 排気バルブシート間のエッジ，グロープラグホール

のエッジの順となる．これは，一連の冷熱サイクル耐久テ

ストで，段階的にクラック発生箇所を減少させた際の傾向

（Table 1）と一致する．

低サイクル疲労破壊予測手法の有効性を確認するため，

この手法をシリンダヘッドの設計プロセスに取り入れ，冷
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prototype engine A
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熱サイクル中の燃焼室表面の状態が熱疲労限度線内にな

るよう，新たにエンジンの諸元や形状を設定し，試作エン

ジン B を作製した．試作エンジン A からの主な変化点を
Table 3に示す．そしてこれまでと同様に冷熱サイクルテ

ストモード１による耐久テストをおこない，クラック発生

の有無を確認した．クラック発生の可能性が高いエッジの

みを抽出し，ひずみ振幅と温度の状態，さらに耐久テスト

でのクラック発生の有無を併せて Fig. 19に示す．

試作エンジンＢで最もクラック発生の可能性が高い部位

は，試作エンジンＡ同様にグロープラグホールのエッジと

なっている．この部位は熱疲労限度線のほぼ線上にある．

冷熱サイクル耐久テスト終了後，光学顕微鏡を用いて詳

細にその部位を観察したところ，50	μm 程度の微小なク

ラックを確認した．

以上の結果から，本手法による冷熱サイクル耐久テスト

における低サイクル疲労破壊の予測は，仕様の異なるエン

ジンにおいても有効であることを確認した．

Table 3   Prototype engines A and B - changes in 
specifications

Base +2 deg 
advance

BaseFuel injection timing

Base

Longitudinal flow

Provided

Base

Prototype engine A

NoneValve skew angle

Base +17%Coolant flow rate

Cross flow
Coolant flow 
direction in 
cylinder head

Base +10%Engine output

Prototype engine B
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Fig. 19   Strain amplitudes and temperature of 
prototype engine B

４．本手法を用いたシリンダヘッド設計
プロセスの提案

本手法の新規エンジン設計プロセスへの取り入れ方を提

案する（Fig. 20）．シリンダヘッド燃焼室に発生するひずみ

振幅の大きさや，その原因となる燃焼室の不均一な温度分

布は，バルブ配置を始めとする燃焼室の形状や燃焼条件，

シリンダヘッドの冷却条件に起因する．これらは，シリン

ダヘッドの耐久性のみでなく，エンジン出力を始め多岐に

渡る領域に影響を及ぼす因子であるため，エンジン開発の

初期段階で確定させることが望ましい．そのためにはエン

ジンの仕様構想段階で低サイクル疲労破壊の予測手法を取

り入れ，フロントローディングとして活用することが望ま

れる．
Fig. 20中のラピッドプロトタイピングエンジンとは，

エッジにおける温度上昇の見積りや，ガス温度や熱伝達率

の見積りに供試することを目的とするエンジンである．そ

のため，このエンジンはそれらの目的に沿った最低限の形

状や諸元を備えていれば十分であり，その設計や製作には

短い期間しか要さないものとするのが望ましい．

将来的には，Fig. 6に示した CAEによるひずみ解析フ

Fig. 20   Proposal of low-cycle fatigue evaluation in 
design process
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ローの中に Fig. 8に示したCFDによる燃焼解析を組み合

わせた形で，これを設計プロセスへ取り入れることを目標

とするが，現段階では CFD の解析精度や燃焼系フルモデ

ルの計算時間を考慮すると，ここに提案するプロセスが実

用性に優れていると考える．

５．まとめ

シリンダヘッド燃焼室の低サイクル疲労破壊予測手法の

構築に取り組み，以下の結果を得た．

（１）	クラックの起点はエッジであり，ひずみ振幅，温度共

に近傍の平坦部とは差異があるため，局所の状態を把

握することがクラックの発生予測には不可欠である．

（２）	グロープラグホール周りを解析対象とし，ひずみ振

幅，温度はそれぞれ CAEによるひずみ解析および硬

度法により妥当な値が得られることを確認した．

（３）	素材単体の熱疲労試験で得られた限度ひずみ振幅よ

り設定した熱疲労限度線と，CAE および硬度法より

得られたひずみ振幅 - 温度の状態とを対比すること

により，冷熱サイクル耐久テストにおける，シリンダ

ヘッド燃焼室の低サイクル疲労破壊の精度良い予測

を可能にした．

（４）	新規エンジン開発において，低サイクル疲労破壊の予

測手法をフロントローディングとして活用すること

が望まれるが，本手法はエンジン開発で要求される時

間的制約の中で設計プロセスに取り入れることを可

能とした．
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論文

低粘度エンジン油の省燃費効果と
しゅう動摩耗に与える影響

Effects of Low-viscosity Engine Oil on Fuel Economy and Wear

奥　山　庸　介＊	 下荒地　大　地＊	 川　内　昌　司＊

Yosuke	OKUYAMA	 Daichi	SHIMOKOJI	 Syouji	KAWAUCHI
八　田　剛　志＊	 丸　山　雅　司＊

Takeshi	HATTA	 Masashi	MARUYAMA

要　　旨

エンジン油による省燃費性向上を目的とし，SAE 粘度

規格にとらわれることなく，低粘度化がもたらす燃費効果

とエンジン信頼性について検討した．省燃費効果の予測と

しては，低粘度エンジン油を用い，フリクショントルクを

測定することで，効果を予測した．その結果，エンジン油

の低粘度化は省燃費に対し，有望であることがわかった．

エンジン信頼性については，低粘度エンジン油の最大の

課題である高温時のしゅう動摩耗への影響性を確認した．

確認手法として，CAE 解析とエンジン耐久試験を実施し

た．その結果，供試量産エンジンにおいて，SAE粘度規格

以下の低粘度エンジン油を用いても，高温時のしゅう動部

の耐摩耗の成立性が見通せた．

また，SAE 粘度規格以下のいくつかの低粘度エンジン

油を試作した．試作エンジン油の性状値と SAE 粘度規格

との位置づけを確認した．

現行 SAE 粘度規格以下の低粘度エンジン油には，一層

の省燃費性向上が期待できるため，さらなる低粘度規格の

制定が望まれる．

ABSTRACT

The effects of lower engine oil viscosity on fuel 
economy and engine reliability were investigated, 
unhampered by the SAE viscosity standard, with the 
aim of enhancing fuel economy. The fuel economy 
effects were predicted by using low-viscosity engine 
oil and measuring the friction torque. The results 
showed that lowering the engine oil viscosity provides 
favorable prospects for enhancing fuel economy.

Engine reliability was investigated by confirming 
the effects on sliding wear at high temperature, which 
is the greatest issue for low-viscosity engine oil. 
These effects were confirmed through CAE analysis 
and engine endurance tests. The results provided 
prospects for wear resistance of sliding parts at high 
temperature, even when using engine oil with a lower 
viscosity than specified in the SAE viscosity standard 
in the tested mass-production engine.

In addition, a number of prototype engine oils with 
a lower viscosity than specified in the SAE viscosity 
standard were created, and the property values and 
positioning of these prototype engine oils relative to 
the SAE viscosity standard were confirmed.

Engine oil with a lower viscosity than specified in 
the current SAE viscosity standard can be expected to 
further enhance fuel economy, so the establishment of 
further low-viscosity standards is desired.

１．まえがき

近年，地球温暖化抑制などの課題を受け，CO2 削減のた

めに，自動車の燃費改善が求められている．燃費改善手法

の一つとして，エンジン油の低粘度化が有効であることが

知られている（１），（２）．しかし，エンジン機構によっては，

過度な低粘度化は，逆に省燃費性を低下させる（３），（４）．ま

た，単純にエンジン油を低粘度化しても，高温時の摩耗性，

油圧デバイスの作動性低下，オイル消費増加などが懸念さ

れる（５）．

エンジン油は，交換頻度や市場入手性が最も高い汎用的

な部品であるため，SAE（Society	of	Automotive	Engineer）粘

度規格（SAE-J300）に代表されるような，いくつかの規格が

制定されている．その規格により，省燃費性や高温時のしゅ

＊四輪R&Dセンター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_22
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う動摩耗の保証がなされている．そのため，エンジン油の省

燃費性やしゅう動摩耗に関する論文の多くは，現行SAE粘

度規格への適合を前提とした報告となっている（２）-（５）．

そこで本研究では，まず，現行 SAE 粘度規格にとらわ

れない低粘度エンジン油を用い，省燃費効果を予測した．

次に，低粘度エンジン油の最大の課題である高温時におけ

る，しゅう動部の耐摩耗性を検証した．それらの結果を踏

まえ，いくつかの低粘度エンジン油を試作し，SAE粘度規

格との位置づけを確認した．

２．本研究の進め方

エンジン油は高温では粘度が低くなり，低温では粘度が

高くなる特性を有する．常用温度で粘度が高ければ，粘性

抵抗による燃費低化が懸念される．一方，高温時に粘度が

下がりすぎれば，しゅう動摩耗が懸念される．最近では，

高温粘度を保持しつつ，常用粘度を一層低減した省燃費エ

ンジン油の開発が求められている（６）．

このようなニーズに応えるため，エンジン油中には粘度

指数向上剤と呼ばれる高分子成分が加えられることが多

い．粘度指数向上剤を添加したエンジン油は，非ニュート

ン流体となることが知られている（７）．

非ニュートン流体となったエンジン油は，エンジン稼動

時のようなせん断下において，粘性が一時的に低下する．

一時的な粘度低下は，高分子の配向によりもたらされる
(８)．特に，高速せん断下における粘度低下割合が大きいこ

とが知られている．一方，ニュートン流体には，高分子成

分が添加されていないことから，一時的なせん断による粘

度低下は生じない．

粘度と燃費，粘度としゅう動摩耗との相関をより正確に

把握することを考えれば，せん断により粘度が変化しない

Table 1   SAE viscosity standard

ニュートン流体でのエンジン試験が望ましい．そこで，常

用温度（80	℃程度）と高温（130	℃程度）とを切り分けて考

慮し，別々の油で粘度を調整すれば，ニュートン流体でエ

ンジン試験ができると考えた．

つまり，一方では燃費と粘度との関係を把握するため，

常用温度の粘度にのみ着目し，ニュートン流体油を調整す

ることとした．検証には，フリクショントルク（エンジン台

上モータリングフリクショントルク）測定を用い，燃費と

粘度との相関を概算した．

他方，高温時のしゅう動摩耗と粘度との関係を把握する

ため，高温粘度にのみ着目し，ニュートン流体油を調整す

ることとした．検証には，CAEによるベアリング油膜解析

とエンジン耐久（エンジン台上ファイアリング耐久）試験を

用い，低粘度油の適用成立性を確認した．なお，ニュートン

流体の粘度は，動粘度に密度を乗じることで算出した（９）．

ニュートン流体油での試験結果を踏まえ，省燃費性を追

求したいくつかの低粘度エンジン油を試作した．高分子成

分である粘度指数向上剤を添加するため，最終的な省燃費

エンジン油を試作すれば，非ニュートン流体となる．先述

のように，ニュートン流体と非ニュートン流体とでは，せ

ん断による粘性挙動が異なる．この影響差を最小限にと

どめるため，より非ニュートン流体の粘性が低下する高

温高せん断 (High	Temperature	High	Share：HTHS	ASTM	

D4624)粘度測定により，試作した省燃費エンジン油の粘度

を評価した．

３．SAE 粘度規格と市販油の位置付け

Table 1に，現行SAE粘度規格の概要を示す．Table 1

に示すように，SAE粘度では，高温時の粘度規定はあるも

のの，常用温度での粘度規定は無い．エンジン油の省燃費
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性改善を目的とすれば，常用温度の粘度を把握することが

重要である．

そこで，SAE 粘度規格に適合した市販油の常用温度で

の粘度を調査し，本研究で用いる試験油の粘度設定の一助

とした．前章に記載したように，近年のマルチグレードエ

ンジン油は，非ニュートン流体であるため，粘度について

は，HTHS 粘度にて整理した．Fig. 1に，市販油の各温度

ごとの HTHS 粘度を示す．HTHS 粘度については，100，

150	℃を実測し，それ以外の温度については，実測値に基

づく計算値を用いている（９）．

市販油を調査した結果，SAE 粘度規格に適合する油

の中ではどの温度域においても，Honda	 0W-20 油は最も

HTHS粘度の低い位置付けであることが確認された．

油の粘度を設定した．純粋に低粘度化による省燃費効果性

を把握するため，添加剤を一切使用せず，ニュートン流体

油（基油のみ）を用い，フリクショントルク測定をおこなっ

た．Table 2に，使用したエンジン諸元および試験条件を

示す．試験条件としては，代表的な運転条件である 10･15

モードを考慮し，油温 80	℃，エンジン回転数 700-3500	

rpm とした（２），（６）．

４．低粘度エンジン油の省燃費効果

4.1. 低粘度エンジン油での摩擦損失低減効果の見極め
摩擦理論として，ストライベック曲線が良く知られてい

る（８）．Fig. 2にストライベック曲線を示す．荷重，速度条件

が一定であれば，流体潤滑下（Fig. 2中のⅢ）ではエンジン

油の粘度低下とともに摩擦係数が減少する．よって，流体

潤滑下におけるエンジン油での省燃費貢献を考える場合，

低粘度化が有効である．しかし，エンジン油の粘度を下げ

過ぎれば，やがて，金属接触が発生する混合潤滑や境界潤

滑となり，摩擦係数は増加するといわれている（３），（４）．

従って，エンジン油の低粘度化による摩擦損失の低減効

果の限界性を見極めることが重要である．

4.2. フリクショントルク測定条件
エンジン油による摩擦損失低減効果の確認として一般的

ある，フリクショントルク測定を実施した（１）．Fig. 3に，フ

リクショントルク測定に用いた試験装置を示す．Fig. 4に，

フリクショントルク測定に使用した試験油の粘度性状を示

す．市販の SAE 粘度規格適合油の調査結果を元に，試験

Fig. 2   Stribeck curve

Fig. 3   Schematic diagram of engine motoring tester

Fig. 4   Viscosity of test oils with engine motoring 
tester
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4.3. フリクショントルク測定結果と解析
Fig. 5に，各回転数ごとにおける粘度（80	℃）とフリク

ショントルクとの相関を示す．ほぼ全ての回転域におい

て，低粘度化に伴い，フリクショントルクが減少している．

1995 年の長島らの報告以上の低粘度エンジン油でも，フ

リクショントルクの改善が確認された（４）．これは，エンジ

ン技術の進化により，動弁系のローラーフォロワ化や，各

しゅう動部の面粗度向上などで，エンジン自体が低摩擦化

したためと考えられる．

一方で，低回転，低粘度下においては，わずかながらフ

リクショントルク増加が確認された．これは，ストライ

ベック曲線の理論に従えば，周速と粘度が極端に低下した

ことで，混合潤滑，境界潤滑の領域に達したためと考えら

れる．

4.4. 燃費効果の予測
フリクショントルク測定結果を用い，試験油ＡからＥに

ついて，燃費改善効果の予測をおこなった．燃費予測の演

算アルゴリズムのベース式を式（１）に示す（10）．

∑Gfuel	=	∑｛BSFC	×	Pse	×	Hr｝	 （１）

Gfuel	:	燃料消費量
BSFC	:	正味燃料消費率
Pse	:	正味出力
Hr	:	時間

式（１）に対し，試験油を変更した場合のGfuel の算出式を
式（２）に示す．

∑Gfuel’	=	∑｛BSFC’	×	Pse	×	Hr｝	 （２）

BSFC’	=	｛(Pse	+	Psf’)	×	BSFC｝/(Pse	+	Psf)	（３）

Gfuel’	:	試験油変更後の燃料消費量
BSFC’	:	試験油変更後の正味燃料消費率
Psf	:	機関（摩擦）損失
Psf’	:	試験油変更後の機関（摩擦）損失

Fig. 6に，燃費効果予測手法の概念図を示す．式（１）-

（３）および，Fig. 6に示されるように，車輌特性やモード

データがある場合，標準油にて正味燃料消費率，正味出力，

機関損失（フリクショントルク）を測定しておけば，評価し

たい試験油のフリクショントルクを測定するだけで，燃費

効果が予測できる．

そこで，標準油として，Honda	 0W-20 油を用い，Honda	

L13 エンジンにおける正味燃料消費率，正味出力とフリク

ショントルクの測定をおこなった．

これらの測定データと Fig. 7のフリクショントルク測

定結果を用い，燃費改善の効果予測をおこなった．燃費改

善の効果予測には，燃費モードとして一般的である 10･15

モードを用いた．Fig. 7に燃費効果予測の結果を示す．Fig. 

7より，フリクショントルク測定において，低回転側でわ

Table 2   Engine specifications (friction torque tests)
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73.0 × 80.0Bore × Stroke (mm)
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ずかなフリクショントルク増加が確認されたような低粘度

油においても，一般的な実走行モードを考慮すれば，燃費

改善効果が見られる．つまり，実走の燃費を考えれば，常

用温度の粘度は低いほど省燃費性が高まるといえる．

５．しゅう動部摩耗への影響

5.1. 低粘度化による高温時しゅう動摩耗の懸案
高速，高負荷運転条件において，エンジン油が高温とな

り，粘度は低下する．そのため，しゅう動部の耐摩耗性が

課題となる．特に，爆発荷重や慣性荷重により，最も摩耗

影響が大きいエンジンしゅう動部位の一つとして，コン

ロッドの大端部ベアリングが挙げられる（11）．そこで，以下

の二つのアプローチ手法を用い，低粘度化によるベアリン

グ摩耗への影響性を確認した．

（１）	CAEでの油膜計算

（２）	エンジン耐久試験

5.2. 使用した試験油
Table 3に，CAE もしくはエンジン耐久試験に用いた

試験油を示す．市販の SAE 粘度規格適合油の調査結果を

元に，試験油の粘度を設定した．また，最も粘度の高い位

置付けであるOil	 I については，高温粘度がHonda	 0W-20

と同等程度になるよう調整した．Fig. 8に，それら試験油

の粘度データを示す．純粋に低粘度化によるしゅう動摩耗

への影響を把握するため，添加剤を一切使用せず，ニュー

トン流体油（基油のみ）でエンジン耐久試験をおこなった．	

CAEによる油膜解析においても，ニュートン流体として取

り扱った．

5.3. 油膜計算手法と条件
油膜計算には，コンロッド大端部の弾性変形を考慮する

ため，Elastohydrodynamic（EHD）計算をおこなった．油膜

特性の計算手法は佐藤らの報告に基づき，油膜厚さと油膜

圧力の計算をおこなった（12）．

計算に用いたコンロッドモデルや各種データは，後述す

るエンジン耐久試験で用いているエンジンデータとした．

計算条件も，耐久条件と同様，高速，高負荷運転モードと

した．

5.4. CAE による油膜計算結果と考察
最小油膜厚さが小さくなれば，面粗度の粗い部位での金

属接触が懸念され，最大油膜圧力が大きくなれば，しゅう

動部位の疲労剥離などが懸念される．Fig. 9に油膜計算結

果として，粘度ごとにおける最小油膜厚さ，最大油膜圧力

を示す．Fig. 9より，低粘度エンジン油を使用することで，

最小油膜厚さがわずかに小さくなり，最大油膜圧力が顕著

に大きくなる傾向が確認できる．

この理由として，ある程度油膜厚さが小さい場合，わず

かでもそれ以上に油膜厚さが小さくなれば，油膜を保持し

ようとする反作用効果が大きく得られるためと考えられ

る．従って，低粘度エンジン油を適用する場合，金属接触

による摩耗以上に，油膜圧力増大に伴う疲労剥離を起点と

する摩耗が課題になると考えられる．

実機を用いたエンジン台上試験を実施するにあたり，こ

の点に注意し，現行 SAE 粘度適合油とほぼ同等の油膜圧

力となるよう試験油の粘度を調整した．

5.5. エンジン耐久試験条件
Table 4に，エンジン耐久試験条件を示す．CAEとの整合

を図るため，L13 エンジンを使用し，高速，高負荷運転での

耐久モードを実施した．また，CAEでの油膜圧力の計算結

果を踏まえ，エンジン耐久試験には試験油Ｈ，Ｉを用いた．

Table 3   CAE and engine bench test oils

CAE

I

H

G

F

Engine benchOil name

Fig. 8   HTHS viscosity of CAE and engine bench test 
oils

Fig. 9   CAE results of oil film on conrod bearing
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5.6. エンジン耐久試験結果
Fig. 10に，エンジン耐久試験後のコンロッド大端部ベ

アリングの摩耗量を示す．また，Fig. 11に，耐久前後で

のエンジン油の ICP 分析（ASTM	D5185）による Fe，Al

量を示す．

Oil	I の高温粘度がHonda	0W-20 とほぼ同程度であるこ

とから，低粘度化による顕著な摩耗の傾向は小さいと考え

られる（Fig. 10）．また，コンロッド大端部ベアリング以外

のしゅう動部についても，低粘度化による顕著な摩耗は確

認されなかった．それを裏付けるデータとして，低粘度化

に伴うエンジン油中の Fe，Al 成分量の顕著な増加も，確

認されなかった（Fig. 11）．

これらの結果より，	高温粘度を現行 SAE粘度以下にし

ても，発生する油膜圧力を現行 SAE 粘度適合油と同等程

度におさえれば，しゅう動摩耗に対し，成立見通しがある

と考えられる．

Table 4   Engine bench test conditions
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Fig. 10   Average bearing wear results

Fig. 11   Metal contents in engine oil after endurance 
tests

６．オイル配合の考え方

6.1. 低粘度油のオイル配合の考え方
燃費と粘度，しゅう動摩耗と粘度との関係を把握するた

め，ニュートン流体油を用い，検証を進めてきた．これは，

常用粘度と高温粘度を切り分け，パラメータスタディとし

て試験を進めていたからである．しかし，最終的には，常

用温度の粘度低減と高温粘度の保持は同時に求められ，粘

度指数向上剤が必要となる．これまでの試験結果を踏ま

え，以下の二つの観点から最大の粘度指数化を目指し，低

粘度エンジン油の試作をおこなった．

・	 常用温度の粘度は低いほど省燃費性が改善される．

・	 高温時のしゅう動摩耗を保証するには，油膜圧力が増大

しない程度の粘度設定が必要
Table 5に試作油の処方概要を示す．良好な温度粘度特

性を目指すため，ベース油には，Gr．Ⅲ，Ⅳ，Ⅴの混合品

を用いた．粘度指数向上剤には，粘度指数向上に効果が高

い PolyMethacrylate（PMA）を用い，非ニュートン流体化

した（８）．その他の添加剤は，ILSAC	GF-4 相当の添加剤

パッケージを用い，いくつかの低粘度エンジン油を処方

した．

6.2. 試作油の粘度と SAE 粘度規格との位置付け
Fig. 1より，0W-20 油の中でもHonda	 0W-20 油は，最

も常用温度の HTHS 粘度が低い位置付けにある．従って，

常用温度の HTHS 粘度をこれ以上低減しようとすれば，
Fig. 12に示す試作油のように，高温粘度を現行SAE粘度

規格に適合させることは困難である．

Table 5   Prototype engine oil formulation

Fig. 12   HTHS viscosity of prototype engine oil
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７．まとめ

低粘度エンジン油を供試量産エンジンに用い，省燃費効

果と高油温時のしゅう動摩耗を検討した結果，以下の知見

が得られた．

（１）	常用温度の粘度を低減しても，境界／混合潤滑による

フリクション増加影響はほとんど確認されず，省燃費

エンジン油を作成する上で，粘度低減は有効な手段で

ある．

（２）	高温時のしゅう動摩耗への影響性を検証した結果，現

行 SAE 粘度規格の粘度以下でも，耐摩耗性の成立見

通しが得られた．

（３）	常用温度の粘度を一定以上に低減する場合，SAE 粘

度規格の高温粘度に適合させることは困難である．

以上より，一層の省燃費性をエンジン油の低粘度化によっ

て追求するには，SAE粘度規格にさらなる低粘度規格が制

定されることが望ましい．

８．今後の展望

本研究より，低粘度エンジン油の効果と，最大の課題で

ある高温時のしゅう動部における耐摩耗の成立性が示され

た．しかし，現行SAE粘度規格以下の低粘度エンジン油を

実際に量産適用する場合，下記の点に注意する必要がある

と考える．

・	 油圧低下が予想されるため，油圧機構への配慮．

・	 ILSAC（International	 Lubricant	 Standardization	 and	

Approval	 Comittee）などの規格に設けられているよう

な，エンジン油の蒸発性などへの配慮	．

・	 フリクショントルク測定結果で確認された低回転域での

境界，混合潤滑と推測される事象へのエンジン信頼性の

配慮．
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論文

一次元シミュレーションを用いた小型二輪車の
エンジン出力と吸排気口音の予測技術

Prediction Technology of Output Power and Intake-Exhaust Noise Using 1D-Simulation for 
Small-Displacement Motorcycles

堀　川　博　史＊	 木　戸　秀　樹＊

Hiroshi HORIKAWA Hideki KIDO
飯　嶌　智　司＊	 村　上　泰　男＊

Satoshi IIJIMA Yasuo MURAKAMI

要　　旨

吸排気系の三次元形状を一次元化し，流体計算と内燃機

関の熱力学計算をおこなうツールである一次元シミュレー

ションを用いて，単気筒エンジンを搭載する小型二輪車の

エンジン出力と吸排気口音の予測技術を構築した．エンジ

ン出力に関しては，境界条件を適切に調整することで，排

気量や冷却方式の異なるエンジンにおいて精度良く求めら

れた．吸排気口音に関しては，吸排気系を一次元化する際

に精度に大きく影響する要素を明確にしてモデル化するこ

とで，精度良く求められた．また，特定の複雑な内部構造

を持つマフラにおいては，一次元シミュレーションでは空

間的な排出ガス挙動を表せないため，十分な排気口音の計

算精度が得られないが，三次元シミュレーションと連成し

て計算することで精度向上が見込まれる．

ABSTRACT

Using a 1D simulation that transforms the 3D 
shape of intake-exhaust systems into one dimension 
and ca lcu la t e s the the rmodynamics and f lu id 
gas dynamics of internal combustion engines, a 
prediction technology of the output power and intake-
exhaust noise for small-displacement single-cylinder 
motorcycles was established. Output power can be 
calculated accurately for various engines with different 
displacements and cooling systems by adjusting the 
boundary conditions in the calculation model. The 
intake-exhaust noise can be calculated accurately by 
clarifying some important points for accuracy when 
transforming the 3D shapes of the intake-exhaust 
system into the 1D model and by reflecting them 
in the calculation model. As for mufflers that have 
complicated internal structures, the calculation of 
exhaust noise cannot be made with sufficient accuracy 
because 1D simulation does not calculate spatial flow 
behavior. But, enhancement of accuracy is expected 
using a 1D-3D coupled simulation. 

１．まえがき

昨今，小型二輪車の主要市場である東南アジア地域にお

いて二輪車の騒音低減が重視されつつある．小型二輪車は

レイアウトスペースが限られるため複雑な吸排気構造を持

ち，その結果，エンジン諸元と吸排気仕様の検討に時間を

要している．

通常，新型車の開発においては，エンジン諸元と吸排気

系の仕様選定をおこなうために，いくつかの検討手法（１），

（２）を用いている．これらの手法はエンジン出力か吸排気口

音どちらか一方の検討に特化しており，仕様変更に伴うエ

ンジン出力と吸排気口音の影響を同時に，かつ定量的に評

価することは難しい．その結果，試作車完成後に実験を繰

り返すことで仕様を決めることも多く，図面段階でエンジ

ン出力と吸排気口音を同時に予測可能な技術を構築するこ

とが望まれていた．

この課題を解決する手段の一つとして一次元シミュレー

ションが挙げられるが，同一の計算モデルでエンジン出力

と吸排気口音を高い精度で予測するには緻密な数値モデル

が必要となる．過去に四輪車や大型二輪車を対象とした一

次元シミュレーションの研究が報告されている（３）-（５）．しか

し，小型二輪車特有の吸排気構造および小型単気筒エンジ

ンを対象として体系的に研究をおこなった例は見当たらな

い．筆者らは単気筒エンジンを搭載した小型二輪車を対象

に，一次元シミュレーションを基にしたエンジン出力と吸

排気口音について複合評価が可能な予測技術を構築した．

２．計算手法

2.1. 一次元シミュレーション
計算には RICARDO 社の一次元シミュレーション解析

ソフトである WAVE を使用した（６）．この一次元シミュ

＊二輪R&Dセンター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_23
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レーションでは，吸排気系の管路形状を一次元形状に置き

換え，質量保存の式，Navier-Stokes の式，エネルギー保存

式および気体の状態式などの基礎方程式を離散化して解く

ことで，作動ガスの動的挙動を求める．これを用いること

で，エンジン出力や吸排気管内の圧力に加えて，吸排気管

の開口端部の流速を基にして外部の空間に伝播する音波を

計算することができる．

2.2. 計算モデル
一次元シミュレーションには計算精度を左右する影響因

子がいくつか存在する．代表的なものを下記に示す．

（１）	ポート流量係数や機械摩擦損失など，入力条件として

与える数値の確度

（２）	管路内壁や筒内各部の表面温度など，熱の授受に係わ

る境界条件の確度

（３）	管路の三次元寸法（管の長さ，内径，容積）の一次元モ

デル化技術

これらの因子はエンジン形式やエンジン負荷条件によっ

て影響度合いが変化するため，さまざまな条件下において

常に高い計算精度を得るには十分な配慮が必要となる．

本稿で用いた計算モデルの例を Fig. 1に示す．モデル化

した範囲は吸気ダクト入口からテールパイプ出口間のすべ

ての管路とエンジンシリンダ部である．

次に計算モデルに用いた主な入力条件と境界条件を下記

に示す．

・	吸気ポート，排気ポートの流量係数は定常流試験装置で

実測した値を用いた．

・	機械摩擦損失はモータリングフリクション法で実測した

摩擦損失から，一次元シミュレーションで計算したポン

ピングロスを減算した値を用いた．

・	燃焼による熱の発生は，実測した燃焼率と一致するよう

にパラメータを調整したWiebe 関数を用いた．

・	吸気管内の壁温度は実測値を用い，筒内の壁温度と排

気管内の壁温度は過去の実測値を参考に妥当な値を入

力した．

Fig. 1   Calculation model

３．計算精度検証

3.1. 供試車
Table 1に検証に用いた供試車のエンジンおよび吸排気

システムの主要諸元を示す．どのエンジンも小型二輪車の

典型である２バルブを採用し，電子制御燃料噴射装置を搭

載している．エンジンの諸元で大きく異なるところは排気

量と冷却方式である．一方，吸排気システムは供試車それ

ぞれ異なる．例えば供試車（Ｃ）は，Fig. 2に示すように複

雑に曲がった吸気ダクトを持っている．また，供試車（Ｂ）

のマフラは，Fig. 3に示すように内部にＵ字型に曲がった

パイプを持っている．これらは小型二輪車の限られた空間

の中に，効率的に部品を配置した典型例である．

Throttle
body

Engine

Exhaust pipe
Muffler

Air cleaner

A

Air-cooled
150

IN: 1 / EX: 1

3-pass
4.7
2.6

Spark ignition

4-stroke
single cylinder

Water-cooled
125

IN: 1 / EX: 1

3-pass
3.6
3.7

Spark ignition

4-stroke
single cylinder

Air-cooled
110

IN: 1 / EX: 1

3-pass
2.2
2.3

Spark ignition

4-stroke
single cylinder

Test motorcycles

Engine type

Cooling system

Valve layout

Muffler structure
Muffler volume (L)
Air cleaner volume (L)
Ignition type

Displacement (cm3)

B C

Upper case

Lower case Air inlet

Intake duct
(cross-section view)

Fig. 2   Intake duct of test motorcycle (C)

Table 1   Specification of motorcycles used for verification
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3.2. エンジン出力 
実機のエンジン出力は全負荷条件で計測した．実測値と

計算値のエンジン出力とトルクの比較結果を Fig. 4に示

す．空冷エンジンの供試車（Ａ）は実測値と最も良く一致し

ている．計算誤差は２％程度である上に，出力特性の特徴

もほぼ一致している．水冷エンジンの供試車（Ｂ）は供試車

（Ａ）と同じ入力条件を用いた場合，実測値に対する計算誤

差が大きかった．体積効率の計算値も実測値に対して誤差

が大きいことから，境界条件を供試車（Ｂ）に合わせて調整

した結果，十分な計算精度が得られた．これより，水冷エ

ンジンと空冷エンジンでは異なる境界条件を設定する必要

があることがわかった．供試車（Ｃ）はエンジン回転速度の

低い領域で若干の誤差があるものの，出力特性はほぼ一致

しており，実用では十分な精度と言える．

入力条件と境界条件の妥当性を確認するため，冷却方式

や排気量の異なる供試車を更に４台加えて精度を検証し

た．Fig. 5にすべての供試車における実測値と計算値の最高

出力の相関を示す．近似曲線の傾き，相関係数ともにほぼ 1

であり，計算精度が高いことがわかる．以上の結果から，単

気筒エンジンを搭載する小型二輪車全般において，エンジ

ン出力を十分な精度で計算できることが検証できた．

次に，図示仕事の計算精度を検証した．検証した車両は

供試車（Ａ），（Ｂ）で，エンジン回転速度は最大トルクを発

生する 6000	 r/min，全負荷条件で計測した．Fig. 6に実測

値と計算値のP-V線図の比較結果を示す．図からわかると

おり，ポンピングロスはほぼ一致している．また，圧縮行

程と膨張行程における筒内圧の推移や最大圧力，その発生

クランク角もほぼ一致している．これは体積効率，燃焼時

の熱発生，筒内壁への冷却損失などを高精度で計算できて

いることを裏付けている．

続いて，排気系の仕様を変更した場合のエンジン出力変

化を，高精度で計算できるか，触媒前の排気管長を変更し

て検証した．実測値と計算値それぞれの出力特性を Fig. 7

に，出力変化率を Fig. 8に示す．実機では，触媒前の管長

を延長すると低速側の出力が増加し，高速側では低下する

傾向を示す．また，触媒前の管長を短縮すると，延長した

場合と逆の傾向を示す．計算でも同様の傾向が得られてお

り，また出力の変化率も実測と近い結果が得られた．この

結果から，排気系の仕様を変更した場合でも，エンジン出

力を高精度で計算できることが検証できた．
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Fig. 3   Structure of muffler of test motorcycle (B)

Fig. 4   Comparison of measured and calculated output power and torque

Fig. 5   Comparison of measured and calculated 
maximum output power
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3.3. 吸排気口音
吸排気口音の計算精度検証は供試車（Ａ），（Ｂ），（Ｃ）

を用いておこなった．実測条件，および計算条件を Table 

2に示す．加速走行騒音試験において騒音値が最大となる

エンジン回転速度にて吸排気口音を計測した．吸気口音は

吸気ダクト内の管内圧力を計測し，排気口音はテールパイ

プ近傍の排気音を計測した．これらの場所で計測すること

により，エアクリーナボックスやマフラの外板鳴り，メカ

ノイズといった脈動音以外の要素を可能な限り排除してい

る．検証する周波数は，吸気口音，排気口音ともにオーバ

オールの音圧値に対して寄与の大きい領域を評価できる

500	Hz までとした．計算精度の評価基準は，周波数分析結

果の実測値と計算値における次数成分の音圧値の序列が合

うこととした．また，吸排気口音の計測と同時に，吸排気

バルブ近傍の時刻暦の圧力を計測した．この位置の圧力を

実測値と計算値で比較し，吸排気口音の音源となる圧力波

の計算精度を間接的に検証した．
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Fig. 6   Comparison of measured and calculated P-V 
diagram

Fig. 7   Comparison of measured and calculated output 
power and torque when changing exhaust pipe 
length

Fig. 8   Rate of output power change when changing 
exhaust pipe length
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3.3.1. 吸気口音
Fig. 9に吸気口音の実測値と計算値の周波数分析結果，

およびオーバオール値の比較結果を示す．供試車（Ａ），

（Ｂ）では良好な相関が得られたが，供試車（Ｃ）では計算

値は実測値よりも高い値となった．周波数分析結果から，

100	Hz 以下の周波数領域で計算値が高いことがわかる．

Fig. 10に吸気バルブ近傍の圧力値を示す．供試車（Ａ），

（Ｂ），（Ｃ）ともにバルブ近傍の圧力値は実測と計算でほぼ

一致することから，供試車（Ｃ）については吸気管路の一次

元モデル化が不適切であったために音響伝達特性を正しく

求められていないと考えた．

そこで，特に音響伝達特性への影響が大きいと考えられ

る要素を明確にし，計算モデルにおける形状寸法を見直し

た．Fig. 11に計算モデルを修正した後の供試車（Ｃ）の計

算値と実測値の比較結果を示す．周波数分析結果で 100	Hz

以下の計算値が改善し，実測値と良い相関が得られた．

3.3.2. 排気口音
Fig . 12 に排気口音の実測値と計算値の周波数分析結

果，およびオーバオール値の比較結果を示す．供試車

（Ａ），（Ｂ）では実測値と計算値に良好な相関が得られた．

しかし，供試車（Ｃ）では 200	Hz 以上の周波数において計

算値は実測値よりも低い値となり，十分な相関が得られ

なかった．
Fig. 13に排気バルブ近傍の圧力値を示す．吸気バルブ近

傍の圧力値と同様に，すべての供試車で実測値と計算値は

ほぼ一致することから，供試車（Ｃ）はエキゾーストパイプ

より下流側の一次元モデルが不適切であるものと考えた．

供試車（Ｃ）のマフラ内部構造を Fig. 14に示す．良好な

相関が得られた供試車（Ａ），（Ｂ）と供試車（Ｃ）のマフラ

内部構造の違いに着目すると，供試車（Ｃ）はエキゾースト

パイプとインナパイプの開口部の間隔が狭く，かつパイプ

の断面が軸心方向で一部重なっており，これが排気口音の

計算精度が低下する原因と推定した．この推定を検証する

ため，Fig. 15に示す一室構造のマフラを作製した．図の２

つのマフラは膨張室およびパイプ諸元は同一で，エキゾー

ストパイプとインナパイプの中心軸の位置関係のみが異

なる．

各マフラの排気口音の実測値と計算値の比較結果を Fig. 

16に示す．実測ではエキゾーストパイプとインナパイプ

の中心軸が同軸にある場合（以降「同軸配置」と呼ぶ），計算

値は全周波数領域で実測値に対して低く，特に高周波側で

は 20	 dB 以上の差が生じている．一方，エキゾーストパイ

プとインナパイプが同軸配置でない場合は計算値と実測値

は良い相関を示している．このことから，パイプが同軸配

置でないマフラであれば排気口音は良好な相関が得られる

ものの，パイプが同軸配置のマフラにおいては，一次元シ

ミュレーションでは十分な計算精度が得られないことがわ

かった．

なお，一次元シミュレーションでは，マフラ容積部を細

かく離散化することで計算精度が改善することが知られて

いる．本稿でも細かく離散化して計算をおこなったが，計

算精度は改善しなかった．
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Table 2   Measurement and calculation conditions of 
intake-exhaust noise

Fig. 9   Comparison of measured and calculated intake 
noise inside intake duct
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3.4. 一次元と三次元の連成計算を用いた排気口音の精
度改善のアプローチ

パイプが同軸配置のマフラにおいて排気口音の実測値

が計算値より高い原因は，実機ではマフラの膨張室内で排

出ガスが十分に膨張せず，次のパイプに流れているためと

推定した．この現象を一次元シミュレーションで再現す

るべく一室構造のマフラで検証をおこなったが，精度は

向上しなかった．そこで，一次元シミュレーションと三次

元シミュレーションを連成した計算（以降「連成計算」と

呼ぶ）をおこなうことで計算精度の向上が図れるか検証し

た．連成計算は，お互いの連結点において圧力，流速，ガ

ス温度などのデータを交互に受け渡すことで実行される．

計算には，RICARDO社の三次元熱流体解析ソフトである

VECTIS（７）を使用した．

検証は Fig. 17に示すような三室構造のマフラを作製

し，エキゾーストパイプとインナパイプが同軸配置の場合

（Type	 1），同軸配置に近い場合（Type	 2），同軸配置でない

場合（Type	 3）の三つについておこなった．	三次元シミュ

レーションに用いた計算モデルを Fig. 18に示す．三次元

シミュレーションの計算範囲はエキゾーストパイプから

テールパイプまでの間である．

Fig. 10   Comparison of measured and calculated pressure wave near intake valve

Fig. 11   Comparison of measured intake-noise inside 
intake duct and that calculated with modified 
model of test motorcycle (C)

Fig. 12   Comparison of measured and calculated 
exhaust noise
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まず，実測結果を Fig. 19に示す．排気口音はパイプが同

軸配置に近づくに従って増加する傾向にあり，特に高周波

側でその傾向が強い．この点は一室構造のマフラの結果と

同じ傾向である．

次に一次元シミュレーション単独の計算結果と，連成

計算の結果を Fig. 20に示す．なお，WAVE のデータ処理

機能の制約により，本図のみこれまでの処理方法と異な

るため，定性的な比較として捉えることとする．一次元シ

ミュレーション単独の計算では，一室構造のマフラの結

果と同様に，パイプが同軸配置の場合も同軸配置にない

場合も音圧値は同一であり，実機の傾向を再現できてい

ない．一方，連成計算の場合，パイプが同軸配置に近づく

に従って排気口音は増加する傾向にあり，実機の傾向を

再現できている．
Fig. 21に三次元シミュレーションで求めた排出ガス流

の比較を示す．パイプが同軸配置でない場合（Type	 3）は，

Fig. 13   Comparison of measured and calculated pressure wave near exhaust valve

Fig. 14   Structure of muffler of test motorcycle (C)

Fig. 15   Structure of single-chamber mufflers

Fig. 16   Comparison of measured and calculated 
exhaust noise for different pipe positions

Fig. 17   Structure of multi-chamber mufflers



－ 165 －

一次元シミュレーションを用いた小型二輪車のエンジン出力と吸排気口音の予測技術

Separator
Inner pipe

Exhaust pipe

Expansion
chamber

Type 1

Type 3
Type 210 dB

0 100 200
Frequency (Hz)

S
ou

nd
 p

re
ss

ur
e 

le
ve

l (
dB

 A
)

300 400 500

Type 1

Type 3
Type 2

10 dB

10 dB

1D-3D coupled simulation

1D simulation

0 100 200
Frequency (Hz)

S
ou

nd
 p

re
ss

ur
e 

le
ve

l (
dB

 A
)

300 400 500

0 100 200
Frequency (Hz)

S
ou

nd
 p

re
ss

ur
e 

le
ve

l (
dB

 A
)

300 400 500

Exhaust
pipe

Expansion
chamber

Inner
pipe

Separator

750500 Temperature (K)

Type 1

Type 3

フロントパイプからの噴流はセパレータに衝突した後にイ

ンナパイプに流入している．一方パイプが同軸配置の場合	

（Type	 1）は，膨張室内で十分に膨張せずにインナパイプへ

直接流れ込んでいることが確認できる．以上の結果から，

一次元シミュレーション単独では十分な排気口音の計算精

度が得られないマフラ構造においても，連成解析をおこな

うことで精度が改善する可能性が見出せた．

４．図面段階における予測精度向上のための
取り組み

今回の精度検証では，入力条件の一部に供試車の実測値

を用いることで，エンジン出力と吸排気口音を高精度で求

めることができた．しかし，図面段階においては実測値が

ない状態で精度良く計算をおこなわなくてはならない．こ

のため，実測値がない場合でも精度良く計算をおこなうた

めの，入力条件の予測手法を検討した．

・	 吸排気ポート流量係数：ポート単体の三次元 CFD 計算

を実施し，得られた流量係数を用いる．

・	 機械摩擦損失：類似したエンジンの摩擦損失を基に，摩

擦要因となる部位の寸法差から変化量を計算して加減算

した値を用いる．

・	 燃焼条件：小型単気筒エンジンの場合，全負荷の点火時

期はMBT（Minimum	advanced	 timing	 for	Best	Torque）

に設定されることが多い．そこで，複数の既存エンジン

における全負荷の点火時期から導き出した燃焼条件を用

いる．

供試車（Ａ），（Ｂ），（Ｃ）に対し，予測した入力条件を用

いてエンジン最高出力と吸排気口音のオーバオール値を

計算した結果を Fig. 22に示す．入力条件に実測値を用い

た場合との差は出力で最大 0.3	 kW 程度，吸排気口音で最

大 0.5	 dB 程度であり，実用では十分な精度を有している．

以上の結果より，予測した入力条件を用いた場合において

も，エンジン出力と吸排気口音を十分な精度で計算できる

ことが検証できた．

Fig. 18   3D-simulation model

Fig. 19   Measured exhaust noise for different pipe 
positions

Fig. 20   Calculated exhaust noise for different pipe 
positions

Fig. 21   Exhaust gas flow in muffler for different pipe 
positions (at ATDC 270 deg)
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５．まとめ

単気筒エンジンの小型二輪車を対象に，エンジン出力と

吸排気口音を短期間に複合的に計算することを目的とし

て，一次元シミュレーションを用いた予測技術を構築し，

検証をおこなった結果，以下の結論を得た．

（１）	エンジン出力を精度良く求めることが可能となった．

（２）	吸気口音を精度良く求めることが可能となった．排気

口音は，マフラ内のパイプが同軸配置でない場合は精

度良く求めることが可能となった．

（３）	マフラ内のパイプが同軸配置の場合は，一次元シミュ

レーション単独では十分な排気口音の計算精度が得

られないが，三次元シミュレーションと連成した計算

をおこなうことで精度が改善する可能性がある．

（４）	実測値がない場合においても，予測した入力条件を用

いることで，エンジン出力と吸排気口音を十分な精度

で求められる．
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論文

車体加速度波形推定による変速制御手法の研究
Study of Upshift Control Method by Estimation of Acceleration Waveform

亀　田　眞太郎＊	 稲　川　　　靖＊

Shintaro KAMEDA Yasushi INAGAWA

要　　旨

オートマチックトランスミッションのアップシフト時

に発生する変速ショックを抑制し，商品性を向上させるた

めには，変速クラッチの持つトルク出力誤差を補償する制

御が必要となる．出力軸回転数の変化量から変速時に発生

する車体加速度波形の推定と評価をおこない，それを基に

クラッチトルク出力誤差を検知し学習補正をおこなうこと

で，変速ショックを抑制し，アップシフト時の商品性を向

上させる制御技術を開発した．

ABSTRACT

Control that corrects the torque output deviation 
of shift clutches is required to suppress the shift-
shock produced when automatic transmissions up-shift, 
and enhance product quality. Control technology was 
developed that serves this purpose by estimating and 
evaluating the vehicle acceleration waveform generated 
when shifting, from the variation in output shaft 
rotations, and then detecting the output deviation of 
clutch torque and performing learning correction based 
on that acceleration waveform.

１．緒言

近年のオートマチックトランスミッションの多段化が

進む中で，アップシフト時の変速ショックの改善が重要と

なってきている．多段化が進むと一定の車速に加速してい

く間の変速回数が増加し，変速ショックが体感されるこ

とによりドライバに不快感を与えることとなる．逆に変速

ショックを体感させない加速はドライバに爽快感を与え，

より一層の商品性の向上を図ることができる．実機での変

速ショックのケーススタディから，入力軸の回転変化期間

（イナーシャ相）でのイナーシャトルク吸収に伴う揺り返

し感（以降，イナーシャショックとする）の無い車体加速度

波形を実現することを目標とした．しかし，フィードフォ

ワード（以降，F/F とする）制御のみでは，個体ばらつきに

起因するクラッチトルク出力誤差により，安定した商品性

が保てない．

本研究では，イナーシャショックの無い車体加速度波

形を安定して実現し変速時の商品性を向上させるため，ク

ラッチトルク出力誤差を新たなセンサの追加なく補償する

アップシフト変速制御手法を開発した．

２．研究のねらい

平行軸歯車式オートマチックトランスミッション (１) に

おけるアップシフト時のトルク伝達式を示す．

開放側クラッチから締結側クラッチへのトルク伝達経

路の切り替え期間（トルク相）でのトルク伝達式は式（１），

（２）となる．

Tin = Tof + Tcon （１）

Tout = (Tof ⋅ iof  + Tcon ⋅ ion) ⋅ if （２）

＊四輪R&Dセンター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_24
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Nomenclature

Tin : Input torque [Nm]

Tof : Opening side clutch torque capacity [Nm]

Tcon : Conclusion side clutch torque [Nm]

Tout : Output shaft torque [Nm]

iof : Opening side gear ratio [-]

ion : Conclusion side gear ratio [-]

if : Final reduction gear ratio [-]

締結側のクラッチトルクを増加，開放側のクラッチトルク

を減少させて式（３）の関係となると，イナーシャ相が開始

する．

Tcon > (Tof + Tin)	 （３）

イナーシャ相でのトルク伝達式は式（４），（５）となる．

Tin = Tcon − Tcof + Jin ⋅ inω⋅ 	 （４）

Nomenclature

Tcof : Opening side clutch torque [Nm]

Jin : Input shaft inertia [kg·m2]

ω⋅ in : Input shaft angular acceleration [rad/s2]

Tout = (Tcon ⋅ ion − Tcof ⋅ iof) ⋅ if 	 （５）

ここで，イナーシャ相開始以降に開放側クラッチトルクが

０であるとすると，式（６）

Tout = Tcon ⋅ ion ⋅ if 	 （６）

となり，イナーシャ相中の出力軸トルクは締結側クラッチ

トルクにより決定される．

イナーシャショックの無い車体加速度波形を作り出す

ために，変速クラッチトルクとエンジントルクすなわちク

ラッチ入力トルクの協調による制御手法（２），（３）が一般的に

Fig. 1   Concept of reducing fluctuation of longitudinal 
acceleration during inertia phase

適用されている．Fig. 1にその概念図を示す．トルク相（時

間 t0-t1）では，終了時（時間 t1）にクラッチ入力トルクと同値
となるよう締結側クラッチトルクを増加させ，その増加分

だけ開放側クラッチトルクを減少させる．そしてクラッチ

トルクの切り替えが完了した後にクラッチ入力トルクを減

少させることにより，式（３）の条件を満たし入力軸の回転

変化を開始する．

また，イナーシャ相（時間 t1-t2）では締結側クラッチトル
クを変速終了後のクラッチ入力トルクに対して滑らかにつ

ながるように出力することで，イナーシャショックの無い

車体加速度波形となる．	

しかし，実際にはクラッチトルクは初期公差などの個体

ばらつきが原因のクラッチトルク出力誤差をもつ．そのた

め，クラッチ入力トルクを基にしたクラッチトルクのF/F

制御によりイナーシャショックの無い車体加速度波形を

作り出す場合，そのクラッチトルク出力誤差によりイナー

シャショックが発生する．すなわち変速ショックにもばら

つきが生じ，安定した商品性を確保することができない．

例えば，クラッチトルクが指令値よりも低い場合はトルク

相でのクラッチトルク不足によりエンジン回転の吹けあが

りなどの事象が発生することになり，指令値よりも高い場

合はイナーシャショックを発生させることとなる．

また，そういったクラッチトルク出力誤差は油圧センサ

やトルクセンサの追加により検出が可能となると考えられ

るが，コストやウェイトの増加につながる．

従来，トルクコンバータの特性式を利用して入力軸の回

転変化率からイナーシャ相中の出力軸トルクを推定し変

速制御に用いる手法が考案されている（４），（５）．しかし，ク

ラッチ入力トルクの減少により回転変化を開始する場合，

クラッチトルク出力誤差を検出するためには過渡的なク

ラッチ入力トルクの減少量を精度よく推定する必要があ

る．そこで，式（６）の関係からクラッチトルクのみを出力

軸トルクから推定することが望ましい．

このような背景から本研究では新たなセンサの追加な

く，クラッチトルク出力誤差を補償し，イナーシャショッ

クの無い波形を安定して実現することを目的として，

（１）	既存の回転センサ信号からの変速中の車体加速度波

形の推定

（２）	その推定波形によるイナーシャショックの評価を基

にして，車体加速度波形を目標波形に近づけるクラッ

チトルクの学習補正

をおこなう．

３．クラッチトルク学習制御

3.1.　制御概要
クラッチトルクと走行抵抗の関係式は式（７）で示さ

れる．
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Tout = Trl + Jv ⋅ vω⋅ 	 （７）

ここで出力軸トルクが目標値となる場合を考えると，

Tout = Trl + Jv ⋅ vω⋅̂ˆ
	 （８）

Tout − Tout = Jv ⋅ ( v − v)ω⋅ ω⋅̂ˆ
	 （９）

式（６）より，

Tcon − Tcon = J′v ⋅ ( v − v)ω⋅ ω⋅̂ˆ
	 （10）

J′v = Jv / (ion ⋅ if) 	 （11）

となるので，

ΔTcon = J′v ⋅ Δ vω⋅ 	 （12）

となる．

Nomenclature

Trl : Road load torque [Nm]

Jv : Vehicle inertia [kg·m2]
ω⋅ v : Output shaft angular acceleration [rad/s2]

Toutˆ  : Target output torque [Nm]

ω⋅̂ vω⋅  : Target output angular acceleration [rad/s2]

Tconˆ  : Target clutch output torque [Nm]
∆Tcon : Output deviation of clutch torque [Nm]

∆ω⋅ v : Deviation of output angular acceleration [rad/s2]

よって，Fig. 2に示すように，クラッチトルク出力誤差

は，走行抵抗の影響を受けることなく，車体慣性質量と出

力軸角加速度すなわち車体加速度の目標波形と実波形の偏

差から求めることができる．

この関係を利用して，本研究のクラッチトルク学習制

御では Fig. 3 (a)のように，クラッチ入力トルクに基づく

F/F制御の結果出力された車体加速度波形から，クラッチ

トルク出力誤差を検出する．そして，Fig. 3 (b)のように次

回変速時の F/F 制御出力値を補正することで車体加速度

波形を目標波形に近づけていく．

3.2. クラッチトルク学習制御システムの構成
クラッチトルク学習制御システムの構成を F ig . 4 に

示す．

制御システムはクラッチ入力トルク推定に基づく F/F

制御部と，車体加速度波形評価部および学習補正クラッチ

トルク算出部で構成する．

3.2.1. F/F 制御部
F/F 制御部には Fig. 1で示した制御概念から，クラッチ

入力トルク推定値に基づきトルク相，イナーシャ相の目標

とする車体加速度波形を実現するための，開放，締結側双

方の必要クラッチトルクを算出する .

3.2.2. 車体加速度波形評価部
車体加速度波形評価部では，車体加速度波形の推定をお

こない，推定波形を基にクラッチトルク出力誤差の評価値

を算出する．

車体加速度波形の推定は，既存のカウンタシャフトの回

転ピックアップからのパルス信号を基におこなう．

回転ピックアップからのパルス信号周期から回転数を算

出し，微分処理をおこなうことで角加速度を算出する．し

かし，単純に微分処理をおこなうだけでは，パルス検出に

用いる変速ギヤの振動に伴うノイズ等により，出力軸トル

クの変動量を評価するのには不適となる．本研究では，	実

車で計測した変速中の出力軸トルク波形および車体加速度

Fig. 2   Relation between output shaft torque and 
output angular acceleration deviation
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波形の周波数特性を基に，変速中のトルク変動量を検出す

ることに適したローパスフィルタを設定した．そして微分

処理して得られる角加速度をそのローパスフィルタに透過

させることで車体加速度波形推定値を得る．
Fig. 5に式（７）の関係から加速度波形推定値を出力軸ト

ルクに換算した結果と，実測した出力軸トルク波形の比較

を示す．実測トルク波形に対して推定波形が同様の傾向を

示すことから，推定波形を用いてイナーシャショックの評

価が十分におこなえると考えた．

また，イナーシャショックの無い車体加速度波形を実現

するためには，トルク相終了点すなわちイナーシャ相初期

での締結側クラッチトルクとクラッチ入力トルクを一致

させることが重要となる．イナーシャ相初期での締結側ク

ラッチトルクがクラッチ入力トルクに対して過多の場合，

式（２），式（３）の関係からトルク相での引き込みトルクが

増加する．また式（４）の関係からイナーシャ吸収トルクが

発生する．この引き込みトルクの増加量とイナーシャ吸収

トルクの発生量がイナーシャショックの増大につながる．

よって，学習制御の対象をイナーシャ相初期のクラッチト

ルク出力誤差として，	それにより発生する車体加速度波形

推定値の変化量を評価する．
Fig. 6にイナーシャ相初期評価値の算出手法を示す．ト

ルク相の車体加速度波形推定値の最小点と変速終了後の車

体加速度波形推定値を直線的につなぐ波形を目標波形とし

て設定する．そして，あるギヤレシオの変化率に達成する

までをイナーシャ相初期区間として，車体加速度波形推定

値と目標波形の偏差の平均値をイナーシャ相初期評価値と

する．

3.2.3. 学習補正クラッチトルク算出部
学習補正クラッチトルクは，イナーシャ相初期評価値を

その収束目標値と大小比較し，前回学習補正クラッチトル

クへの加減算により積算量として算出する．学習１回当た

りの加減算量は固定量でおこない，クラッチトルク出力誤

差の最大値に対して目標の収束回数で除算した値を設定

する．

４．実機確認

4.1. 実験条件
実験は実車走行でおこない，実験条件は以下のように設

定した．

(a)	変速モードは，変速前後の駆動力差が大きく変速ショッ

ク商品性が課題となる１－２アップシフトとした．

(b)	クラッチ入力トルク条件を限定するため，アクセルペ

ダル開度も一定値とし，あらかじめ設定されているシ

フトマップにしたがい，同じ変速ポイントでの学習を

繰り返した．

4.2. 加速度波形推定による評価の妥当性
加速度センサにより計測した車体加速度と，前述した車

体加速度波形推定値のそれぞれからイナーシャ相初期波形

評価値を算出した結果を Fig. 7に示す．

それぞれのイナーシャ相初期波形評価値に相関がみられ

ることから，車体加速度波形推定値が加速度センサの代替

として十分に機能を果たすことが確認できた．

4.3. クラッチトルク学習の進行と収束性
F/F 制御値に対して，初期のクラッチトルク出力誤差を

+40	Nm 与えた場合の学習結果を Fig. 8に示す．

Fig. 5   Comparison of measured and estimated output 
shaft torque

Fig. 6   Evaluation of deviation during early stage of 
inertia phase
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収束の目標学習回数は 20 回として，学習一回当たりの

加減算量を設定した．また，クラッチトルク出力誤差が

+10	Nm 相当となる値を収束の目標値とした．

学習初期 A 点（Fig. 9）では，クラッチトルク出力誤差

のため，クラッチトルクによるイナーシャトルク吸収で

回転変化が開始しイナーシャショックが発生した．学習

過渡 B点（Fig. 10）では，A点に対してクラッチトルクの

学習がおこなわれ，イナーシャショックの減少が確認で

きた．学習収束後 C点（Fig. 11）では，クラッチトルクに

よるイナーシャ吸収はおこなわれず，イナーシャショッ

クの発生はなく，目標波形への収束が確認できた．この

結果から，クラッチトルク出力誤差をおおよそ 10	 Nm の

範囲に収束させることができ，したがって車体加速度波

形推定を用いたクラッチトルク学習制御により，イナー

シャショックの無い変速ショック波形を安定して実現で

きることがわかった．

また Fig. 9から Fig. 11での入力軸回転に着目すると，

学習収束に伴いイナーシャ相時間が 0.2	 sec 延長してい

る．これはクラッチトルク学習のみをおこなっているの

で，クラッチ入力トルクの減少量が初期設定状態のまま

であり，式（４）の関係から入力軸回転変化が遅くなった

ためである．イナーシャ相時間が延長すると，間延び感と

なり商品性の低下や，発熱によるクラッチ耐久性への影

響が懸念される．そのため，クラッチトルクの学習補正の

分，クラッチ入力トルクの減少量も同時に学習すること

で，イナーシャ相時間の目標時間への収束も可能となる

と考えられる．

５．まとめ

新たなセンサの追加なく，アップシフト時の商品性を向

上させるため，

（１）	カウンタシャフト回転センサ信号に微分処理および

適切なフィルタ処理をおこなうことで変速時の車体

加速度波形推定値を得た．

（２）	その推定波形を基にイナーシャ相初期区間でのク

ラッチトルク出力誤差を評価する手法を構築した．

（３）	評価結果からクラッチトルク出力誤差を補正し，イ

ナーシャショックの無い車体加速度波形を安定して

実現する学習制御手法を開発した．
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Fuel-Efficient and Low-Noise Steering Systems 
in Large and Heavy Vehicles using Variable 

Displacement Pump Technology

JinghongYU＊ Jon HASKELL＊

ABSTRACT

A variable displacement pump (VDP) is a fuel-efficient and cost-effective technology that has been applied 
to steering systems in small- and medium-sized vehicles. However, it is a challenge to apply this technology to 
large and heavy vehicles due to marketability concerns. This study tested VDP technology in a large light truck 
and strived to achieve a well-balanced and high-performance steering system with regard to noise, fuel economy, 
and dynamic performance. Steering noise was analyzed in terms of both the source noise characteristics of the 
VDP and the noise attenuation characteristics of the steering system. Significant noise reduction was achieved by 
redesigning the VDP in its number of vanes, structure stiffness, internal component clearances, and rotor position 
with improved flow ripple characteristics; and by optimizing the steering system’s attenuation characteristics using 
a design of hose-tuning cable devices with optimal pulsation transmission loss characteristics. To ensure gains in 
fuel economy, a new design specification was developed to control the pump’s power consumption by limiting 
the input torque at various pump speeds. Steering dynamic performance and feel were improved by enhancing 
the pump’s design to provide an adequate flow rate under high pressures while maintaining flow rate and torque 
characteristics under low pressures. As a result of the study, VDP technology was successfully applied to 2011 
model year Odyssey. 

1. Introduction

The automotive industry continues to face a 
number of business environment challenges, including 
a weakened global economy and severe energy crises. 
For automotive manufacturers and their customers, the 
demand for cost-effective technologies to improve fuel 
economy continues to increase. Electric power steering 
(EPS) technology is a fuel efficient steering technology 
that is increasingly used in small- and medium-
sized vehicles; however, its high cost and capacity 
limitations are barriers for use in heavy vehicles. In 
contrast, using VDP technology in small and medium-
sized vehicles has proven gains in fuel economy, with 
a higher benefit-to-cost ratio versus EPS. Until EPS 
technology becomes economically feasible to use in 
large and heavy vehicles, there is an opportunity to 
use VDP technology. 

The t echn ica l  cha l l enges in app ly ing VDP 
technology to heavy and large vehicles stem from the 
difficulties in achieving marketability, fuel economy, 
and vehicle performance. Due to the increased steering 
load, heavier vehicles demand larger displacement and 
higher relief pressures from power steering pumps 
than do smaller vehicles. The increase of displacement 
and pressure potentially cause a higher level of system 
noise, which can negatively affect marketability. 

Additionally, due to the unbalanced mechanism of its 
unique design (see Fig. 1), a VDP inherently produces 
a higher level of noise than a conventional constant 
displacement pump (CDP)(1), (2). The VDP’s output 
flow rate and relief pressure must be sufficient to 
achieve good vehicle dynamic performance; however, 
its displacement must be minimized to limit energy 
consumption and improve fuel economy. 

＊HONDA R&D AMERICAS, INC.

Fig. 1   Structure of variable displacement pump
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Extensive investigation was conducted to achieve 
a balance between steering noise performance, 
fuel consumption reduction, and vehicle steering 
performance when VDP technology is integrated 
into a large l ight truck. First , the source noise 
characteristics of the VDP and the noise attenuation 
characteristics of the steering system were analyzed 
by using the concepts of source flow ripple and 
pulsation transmission loss, and design measures were 
proposed to improve the noise source and attenuation 
characteristics. Second, to ensure benefits in fuel 
economy, a new design specification was proposed 
to control the VDP’s power consumption by limiting 
the input torque at critical pump speeds. Finally, 
achieving good vehicle dynamic performance requires 
a high flow rate in the VDP, but this directly conflicts 
with noise and fuel economy requirements; therefore, 
appropriate flow rate characteristics were determined. 
This paper summarizes the achievements in steering 
noise reduction, fuel economy benefits, and vehicle 
steering performance.

2. Marketability Improvement

2.1. Problem Identification
A vehicle operational study was conducted to 

identify possible noise concern areas in a large light 
truck equipped with a VDP. An initial prototype of 
a variable displacement pump, VDP1, was used to 
compare with a constant displacement pump, CDP0, 
currently used in mass production. Both pumps are 
similar in displacement and relief pressure, but the 

vane pump design for CDP0 has 10 vanes while 
VDP1 has 9. Noise performance is mainly evaluated 
under four vehicle conditions: (1) idle engine speed 
and no steering input, (2) idle engine speed and 
continuous steering input, (3) engine speed sweep 
and with/without steering input, and (4) idle engine 
speed and steering held at rack end. Figure 2 shows a 
sample comparison of the cabin sound pressure spectra 
when the vehicle is equipped with CDP0 and VDP1 
separately, and includes a basic requirement line 
(maximum allowable level) for the noise contributed 
by the steering pump. 

The operational study revealed the following four 
major noise concern areas: 
(1) Without steering input, VDP1 induces higher levels at 

the 1st and 2nd harmonic frequencies than CDP0. 
(2) With steering input, VDP1 causes a much higher 2nd

harmonic order than CDP0.
(3) The 1st harmonic frequency of VDP1 is coincidently in 

line with one of the engine accessory frequencies.
(4) During engine speed sweep mode, VDP1 generates 

much higher noise at the 2nd harmonic frequency than 
CDP0.

2.2. Source Noise Characteristics
In a hydraulic power steering system, the source 

flow ripple generated by the steering pump interacts 
with the connected hose, pipes, and steering gearbox 
to generate pressure pulsations and excite airborne 
noise and mechanical vibrat ions .  For a given 
pump structure and type of fluid, the source flow 
ripple is the key parameter representing the source 

Fig. 2   Comparison of cabin noise spectra of test vehicle equipped with different pumps at engine idle speed
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noise potential of the pump. The source flow ripple 
characteristics are evaluated through established 
measurement methods and systems(3), (4).  

Figure 3 shows a comparison of harmonic spectra 
of measured source flow ripple of different pumps under 
two test conditions, where the first condition represents 
a vehicle condition at idle engine speed and without 
steering input, and the second represents a vehicle 
condition at low engine speed and with steering input. 
It is shown that compared with CDP0, VDP1 generates 
much higher levels of source flow ripple for the 1st and 
2nd harmonic orders under both test conditions. This 
corresponds to the vehicle noise problems identified 
during the vehicle operational study.   

To improve the source flow ripple characteristics, 
a proposed design (VDP2) was made that changed 
the following areas: the number of vanes (9 to 11), 
structure stiffness, the clearance among the internal 
components, and the position of the rotor. As shown 
in Fig. 3 , compared to VDP1, VDP2 generates a 
significantly lower level of the 1st harmonic flow 
ripple and yields considerable reductions at the 2nd

and 3rd harmonics under the 930 rpm and 5 MPa 
test conditions. Increasing the number of vanes from 
9 to 11 also helps separate the pump’s harmonic 
frequencies from the engine accessory frequencies.

2.3. System Pulsation Attenuation Characteristics
Noise reduction was further achieved by optimizing

steering system attenuation characteristics. Typically,
hose-tuning cable devices are used to attenuate the
pressure pulsations and minimize the resultant audible

noise in steering systems. Figure 4 illustrates the
mechanism and the corresponding quarter-wavelength
side-branch resonator model of such a device. Within
the side-branch resonator, standing waves of pressure
and flow pulsations are excited at the fundamental
resonant frequency of the quarter-wavelength and at its
odd number harmonic frequencies. For such standing
waves, since the pressure pulsation becomes zero at
the outlet of the side-branch, the pressure pulsation is
attenuated at those frequencies.

The pulsation attenuation characteristics of a hose-
tuning cable can be evaluated through a pulsation
transmission loss (PTL) value. It can be determined
either through experimental methods(5), (6) or through
theoretical prediction based on analytical models of
flexible hoses(7), (8). Figure 5 shows examples of PTL

Fig. 3   Comparison of measured source flow ripple spectra of different pumps

Fig. 4   Pulsation attenuation mechanism used in hydraulic power steering system
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Fig. 6   Comparison of cabin steering noise harmonic spectra when different pumps are used

Fig. 7   Subjective evaluation results for vehicle 
equipped with different pumps

Fig. 8   Conceptual flow rate-speed characteristics of CDP and VDP

measurement results and how it can be tuned to target
different frequencies.

In this study, two hose-tuning cable devices were
combined. The design was optimized to provide
a maximum PTL value targeting primarily at the
2nd harmonic order and secondly at the 1st and 3rd

harmonic orders of the pump at engine idle speed.

2.4. Noise Performance
Steering noise performance of the vehicle equipped 

with VDP2 and optimal hose design was confirmed 
under various driving conditions. Figure 6 shows 
the measured cabin noise harmonic spectra at engine 

idle speed with and without steering input conditions. 
The final setting has achieved overall levels similar 
to or slightly better than CDP0, and the noise levels 
are within the requirement line (i.e., the maximum 
allowable line) within substantial margins.

Using a 10-point rating system, with 1 representing 
extremely poor performance and 10 being excellent 
performance, the noise was subjectively evaluated 
under both normal and extreme steering usage modes, 
such as the steering wheel held at rack end during 
engine sweeping. Figure 7 illustrates that VDP2 
with optimal hose design has achieved the noise 
performance slightly better than CDP0 for both normal 
steering and extreme steering conditions.

3. Gains in Fuel Economy

3.1. Mechanism of Lower Fuel Consumption
The VDP’s unique flow-speed characteristics yield 

improvements in fuel economy. A typical constant 
displacement pump (CDP) has a fixed displacement 
that produces a flow rate almost linear to pump 
speed. Conversely, the VDP has a floating cam-ring 
mechanism (Fig. 1) so that the cam-ring’s position can 
be regulated with pump speed. When the pump speed 
reaches a preset rpm, the cam-ring is repositioned 
toward the rotational center of the pump shaft, thereby 
reducing the flow rate. 

As shown in Fig. 8, the pumped flow rate of a CDP 
is usually much higher than what is needed for the flow 
rate tuned for vehicle performance, while the pumped 
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Fig. 9   Fuel economy benefits in relationship to 
pump’s maximum operating torque 

flow rate of a VDP can be much closer to the flow rate 
curve needed. Consequently, the VDP has less internal 
bypass flow and less energy loss than a CDP.

3 .2 . Spec i f i ca t i on fo r Con t ro l l i ng Power 
Consumption

Since the operating torque of a VDP in relation 
to operating speed (pulley RPM) is directly related to 
power consumption, an operating torque specification 
must be establ ished to guarantee gains in fuel 
economy. 

Figure 9 illustrates how the maximum operating 
torque is related to the fuel economy gain under 
different driving modes. The gain is quantified as the 
mileage difference between the test vehicle equipped 
with VDP versus CDP0. It is clearly shown that the 
fuel economy gain has a linear relationship to the 
operating torque. Figure 10 shows a comparison 
of the operating torque curves between CDP0 and 
VDP2. In a VDP, the maximum operating torque 
occurs around the engine idle speed and reduces as 
speed increases. In a CDP, the maximum operating 
torque occurs at the same engine idle speed, but 
remains roughly constant as speed increases. As 
shown in Fig. 8, this corresponds to the different 
flow rate characteristics between variable and constant 
displacement pumps.   

Fig. 10   Comparison of operating torque curves 
between VDP2 and CDP0

Fig. 11   VDP torque control specification 
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A new specification to control the VDP’s operating 
torques was established so that the operating torque 
curve is constrained by a boundary curve (Fig. 11) for 
maximum allowable torque. During typical customer 
usage, operating the vehicle with steering inputs is a 
small portion of total usage; therefore, the operating 
torque specification focuses on the lower operation 
pressure condition of the VDP. 

In this specification, three different pump speeds 
are used to define the boundary curve. The first point 
is set at the engine idle speed at which the VDP is 
near its maximum flow output and thus its maximum 
operating torque. This point is very important to 
control since it reflects the engine speed conditions 
in a typical city driving mode. The second point is 
set at the average engine speed for highway cruising. 
The last point is set at a high pump speed to capture 
driving conditions during accelerated engine speeds. It 
was confirmed that VDP2 meets the requirements of 
this new specification.
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4. Vehicle Steering Performance

4.1. High Steering Rate Catch-up Performance
Many areas of vehicle dynamic performance are 

affected by the characteristics of the power steering 
pump, such as flow rate and pressure characteristics. 
The design of VDP2 was confirmed to yield satisfying 
results in these performance areas. As two examples, 
high steering rate catch-up performance and steering 
feeling performance are described herein.

High steering rate catch-up performance (also 
referred to as “catch-up”) is described as the effort 
in turning a steering wheel at a high steering angular 
rate. The steering angular rate can reach a critical 
point, called the “maximum assisted steering rate,” 
at which the fluid entering the rack cylinder is not 
supplied fast enough to provide full power steering 
assist. As shown in Fig. 12, beyond the maximum 
assisted steering rate, the steering effort increases 
at a significantly greater ratio, called the “catch-up 
effort ratio,” compared to the steering angular rate. 
Therefore, better catch-up performance requires a 
higher maximum assisted steering rate and a lower 
catch-up effort ratio.
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To achieve satisfying vehicle catch-up performance, 
the design of VDP2 was enhanced to provide an 
adequate f low rate under high pressures while 
maintaining the flow rate and torque characteristics 
under low pressures. Various tolerances of the internal 
components of the pump were carefully designed to 
reduce internal fluid leakage under high pressures. 
Additionally, the design of the steering gearbox was 
also refined to minimize the fluid leakage inside the 
gearbox. As shown in Fig. 12, the final enhanced 
system with VDP2 provides much better catch-up 
performance. 

4.2. Steering Feel
Stee r ing f ee l  i s  ano the r impor t an t  veh ic l e 

performance area for VDP use in large and heavy 
vehicles. At lower speeds, the steering effort should 
feel light and easy to operate, while at higher speeds, 
the steering effort should feel solid and secure. 

To achieve these steering feel characteristics, 
VDP2 is designed with a drooping flow rate, that is, 
the flow rate decreases as the pump speed increases. 
Consequently, sufficient power assisting force is 
provided for parking and low-speed maneuvers and less 
force at high speeds or highway cruising. In addition, 
the drooping flow rate also has a fuel economy benefit 
because as less fluid is being pumped with increasing 
pulley speeds, the power consumption is less. 

This study confirmed that the vehicle steering 
effort characteristics with VDP2 and CDP0 are very 
similar. With VDP2, the test vehicle achieved a nimble 
steering feel at low speeds and a secure and natural 
steering feel at high speeds. 
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Fig. 12   High steering rate catch-up performance
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5. Conclusion

A systematic investigation has been conducted to 
integrate VDP technology in a large light truck and 
achieve a well-balanced system with regard to steering 
noise, fuel economy, and steering performance. The 
steering noise has been analyzed in terms of both 
the source noise characteristics of the VDP and the 
noise attenuation characteristics of the steering system. 
Design measures were proposed and significant noise 

reduction was achieved. To ensure sufficient fuel 
economy gains with the VDP, a new specification to 
control the input torque characteristics of the pump 
has been developed. Finally, high steering dynamic 
performance has been achieved by the appropriate 
setting of the pump’s flow rate characteristics. 

This research proves that VDP technology can 
be applied to large and heavy vehicles to obtain 
bo th good fue l  e conomy and a h igh l eve l  o f 
steering performance.  As a result of the study, VDP 
technology has been successfully applied to 2011 
model year Odyssey. 

References

(1) Yu, J., E. Hosni, J. Haskell.: Application of Fuel 
and Cost Efficient Steering Technology – Variable 
Displacement Pump – to SUV/SUTs, FISITA 2010 
World Automotive Congress, International Federation 
of Automotive Engineering Societies(2010) 

(2) Kojima, E.: Development of a Quieter Variable-
Displacement Vane Pump for Automotive Hydraulic 
Power Steering System, International Journal of Fluid 
Power 4 (2)(2003)

(3) Yu, J., D. Ritchie.: Method for Objectively Evaluating 
Power Steering Pump Noise and its Correlation with 
Subjective Vehicle Feeling Judgment, Honda R&D 
Technical Review Vol.20, No.1, p.148-154(2008) 

(4) Yu, J . : Determining Source Fluidborne Noise 
Characteristics of Automotive Fluid Power Pumps, 
SAE International, April, no. 2001-01-1612(2001)

(5) Kojima, E., J. Yu, T. Ichiyanagi.: Experimental 
Determining and Theoretical Predicting of Source Flow 
Ripple Generated by Fluid Power Piston Pumps, SAE 
International, September, No. 2000-01-2617(2000) 

(6) Yu, J . , F. Johnson, F. Iwami, N. Verrecchia. : 
Experimental Evaluation for Fluidborne Noise 
At t enua t ion in Tun ing Cab les and Hoses o f 
Automotive Power Steering Hydraulic Systems, SAE 
International, May, No. 1999-01-1777(1999)

(7) Yu, J., E. Kojima.: Wave Propagation in Fluids 
Contained in Finite-Length Anisotropic Viscoelastic 
Pipes, Journal of Acoustical Society of America, Vol. 
104, p.3227(1998)

(8) Kojima, E., T. Ogawa, J. Yu.: Design Optimization 
of Resonator Hoses for Automotive Hydraulic Power 
Steering System, Transactions of the Japan Fluid 
Power System Society(2002)



－ 179 －

論文

貴金属担持CeO2 触媒における
低温CO酸化サイクルの研究

Study of Low-temperature CO Oxidation Cycle on Precious Metal-supported CeO2

中　西　義　幸＊	 竹　折　浩　樹＊

Yoshiyuki NAKANISHI Hiroki TAKEORI
橋　本　雅　識＊	 渡　邊　孝　行＊

Masanori HASHIMOTO Takayuki WATANABE

要　　旨

燃費向上による排ガス温度低下の対応手法として，低

温で CO を酸化し，その反応熱で HC と NOx を浄化させ

る低温活性触媒技術が考えられる．その技術の一つとし

て，酸化セリウムを母材とし，パラジウムを担持した触媒

（Pd/CeO2）が挙げられる．その触媒の低温活性を向上させ

るために，母材である酸化セリウムによる活性酸素の供給

と補填のメカニズムに着目し，解析をおこなった．その結

果，パラジウム微粒子化による低温域からの活性酸素の供

給と，水と酸素が共存することで，加速的，かつ多量に活

性酸素が補填されることによって，低温域から COの酸化

反応を加速できる低温CO酸化メカニズムを見出した．

ABSTRACT

Low-temperature active catalysts that oxidate 
CO at low temperatures and use the reaction heat 
produced to convert HC and NOx are available as 
technologies to respond to the reduction of exhaust 
gas temperatures as a result of the achievement of 
increased fuel efficiency. Pd/CeO2 catalysts, in which 
a palladium catalyst is supported on a cerium oxide 
carrier, represent one of these technologies. The 
mechanism of supply and resupply of active oxygen 
by the cerium oxide carrier was focused on and an 
analysis was conducted in order to increase the low-
temperature activity of these catalysts. This study 
resulted in the determination of a mechanism of low-
temperature CO oxidation able to accelerate the CO 
oxidation reaction from low temperatures by means 
of the achievement of supply of active oxygen from 
low temperatures through the use of highly dispersed 
palladium particles, and the achievement of rapid and 
high-volume resupply of active oxygen through the 
coexistence of H2O and O2.

１．まえがき

近年，地球温暖化の原因となる二酸化炭素（CO2）の排出

を削減する動きが加速されている．CO2 排出削減には燃費

向上が必要であるが，それに対応する技術として，燃焼効

率向上やパワープラントのハイブリッド化等があり，これ

らの技術によって自動車から排出される排気ガスの温度

が低温化し，エンジン始動時の触媒の未浄化領域拡大によ

り，エミッション増大を招くことが想定される．従って，

既存触媒よりも低温域から，規制物質である一酸化炭素

（CO），炭化水素（HC），窒素酸化物（NOx）を浄化できる触

媒（低温活性触媒）が必要と考えられる．

低温活性触媒としては，金（Au）系触媒（１），（２）やパラジ

ウム担持酸化セリウム（Pd/CeO2）
（３）のような，低温でCO

を酸化し，その反応熱でHCとNOxを浄化させる技術があ

る．しかし，Au系触媒は耐熱性が低いため自動車への適用

は難しい．Pd/CeO2 は，CO酸化温度域が Au 系に比べ高

温域であるため，さらなる性能向上が必要であるが，耐熱

性があり，自動車用触媒として適用可能であることから，

Pd/CeO2 触媒に着目し，低温活性向上の研究を進めた．

最近では，酸化セリウム（CeO2）に代表される酸素吸収放

出材から放出される活性酸素の特性についての研究が進め

られている（４）-（６）．酸化セリウム（CeO2）にパラジウム（Pd）を

担持するとPd/CeO2 界面に相互作用を持つことがわかって

いる（７）．また，排ガス中の水蒸気（H2O）はPdの活性点等に

吸着し，CO酸化反応を低下させることもわかっている（８）．

＊四輪R&Dセンター
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CeO2 から放出される活性酸素は，低温域から酸化反応

を引き起こすことが可能になる．Pd/CeO2 の低温活性向上

には，CeO2 表面から放出される活性酸素のPdへの供給を

低温化し，かつ CeO2 表面への活性酸素の補填を早くする

必要がある．また，CO 酸化性能を低下させる H2O の影響

性も検証する必要がある．

本研究において，Pd/CeO2 の活性酸素の供給と補填のメ

カニズムを探究した結果，Pd/CeO2 では，H2O は CO酸化

反応を低下させる Pd の活性点への吸着よりも，活性酸素

の補填促進に活用されるため，低温から CO酸化反応を加

速させることがわかり，それに基づいて触媒改良を進めた

結果，HC，CO，NOx を 50％浄化する温度（ライトオフ温

度）を約 20	℃低温化することが可能になった．

本報告では，触媒改良の重要な足掛かりとなった，活性

酸素の供給と補填の検証による低温CO酸化メカニズムの

検証について述べる．

２．活性酸素供給促進効果の検証

活性酸素放出による低温 CO 酸化の推定メカニズムを
Fig. 1に示す．

Fig. 1の (1)のように，自動車触媒として多く用いられ

ているパラジウム担持酸化アルミニウム（Pd/Al2O3）では，

低温で活性酸素が放出されないため，低温での CO酸化反

応が起こりにくいと推定される．
Fig. 1の (2)，(3)のように，Pd/CeO2 では，Pdは CeO2

に電子を供与し，Pd 近傍にある CeO2 の活性酸素を放出

しやすくするため，低温から活性酸素をPdに供給できる．

供給された活性酸素と，Pd上に吸着したCOが反応し，低

温での CO酸化反応が促進すると推定される．しかし，(2)

のような Pd 粒子径が大きい場合は，低温からの活性酸素

の放出量は少なく，低温での CO酸化反応の促進効果が小

Fig. 1   Mechanism scheme of CO oxidation on (1) 
Pd-supported Al2O3, (2) Pd (large particle 
size) -supported CeO2 and (3) Pd (small 
particle size) -supported CeO2
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Fig. 2   TEM image of Pd (1 wt%)/CeO2

さい．(3)のように Pd 粒子径が小さくなる（Pd 微粒子化）

と Pd から CeO2 への電子供与も多くなり，低温から活性

酸素を供給できる量も増加するため，低温での CO酸化反

応の促進効果が大きくなると推定した．
Fig. 1の推定メカニズムを実証するために，Pd/Al2O3

と，Fig. 2に示すように Pd 粒子径の異なる二種類の Pd/

CeO2 とを用いて，活性酸素の供給量を確認した．Pd 粒子
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以上の結果から，CO を低温で酸化するためには，母材

表面から供給される活性酸素が重要であり，さらに Pd 粒

子を微粒子化することによって Pd と Ce の相互作用がよ

り強くなり，それによって活性酸素を低温域から供給でき

るため，COの酸化性能が向上することがわかった．

３．活性酸素補填効果の検証

次に，活性酸素が供給されると CeO2 表面の酸素はなく

なってしまい（酸素欠陥），酸素を補填しなければ，CO 酸

化反応に必要な活性酸素を供給できなくなる．酸素欠陥へ

の酸素の補填としては，CeO2 内部の酸素（バルク酸素）に

よって補填される過程と反応中のガス成分からの補填され

る過程が考えられる．

初めに，バルク酸素を使った酸素欠陥への補填につい

て検証した．Pd/CeO2 の CO浄化性能とCeO2 のバルク酸

素の放出温度の比較結果を Fig. 5に示す．CO浄化性能テ

ストは，触媒単体試験装置（HORIBA製）を用い，50	℃か

ら 450	℃まで 20	℃/min で昇温させ，反応後のガスを測定

し，各温度でのCO浄化率を測定した．テストガスは，CO，

O2，H2O，N2 の混合ガスで測定した．また，バルク酸素の測

定には O2- 昇温脱離法（O2-TPD）を用いて，各温度での酸

素放出量を測定した．測定結果から，CO ライトオフ温度

は約 200	℃，バルク酸素の放出温度は約 600	℃と大きく

差があることがわかった．よって，活性酸素の補填にCeO2
のバルク酸素が寄与しているとは考えにくいことから，反

応中のガス成分から活性酸素を補填していると考えた．

CO浄化性能テストガス中には，一酸化炭素（CO），酸素

（O2），水（H2O），窒素（N2）が含まれている．その成分中で，

酸素の補填が可能なガス成分は，O2 と H2O である．

径は透過型電子顕微鏡（TEM）により確認し，活性酸素供

給量は触媒単体試験装置（HORIBA製）を用いてCOと N2
の混合ガスを室温から 400	℃まで 20	℃/min で昇温し，反

応したCO2 の濃度より算出した．その結果をFig. 3に示す．

Pd/Al2O3 が 200	℃以下で活性酸素をほとんど出さな

いのに対して，Pd/CeO2 では 200	℃以下での活性酸素の

放出を確認した．また，粒子径が約 20	 nm の Pd 粒子が約

200	℃から活性酸素を供給するのに対して，粒子径が約 1	

nm の Pd 粒子は約 100	℃から活性酸素を供給できること

がわかった．さらに，Pd/Al2O3 と Pd 粒子サイズの異なる

Pd/CeO2 の CO浄化性能を確認した．その結果を Fig. 4に

示す．CO 浄化性能テストは，触媒単体試験装置を用いて

CO，O2，H2O，N2 を混合したガスを室温から 450	℃まで

20	℃/min で昇温し，反応後のガスを測定し，各温度での

CO浄化率を測定した．Fig. 4の結果から，Pd/Al2O3 より

も Pd/CeO2 の方が低温からCOを酸化できることを確認

した．また，粒子径が約 20	nm の Pd 粒子担持CeO2 に比べ

て，粒子径が約 1	 nm の Pd 粒子担持CeO2 は COライトオ

フ温度が約 64	℃低温化していることを確認した．
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そこで，COと O2，COと H2O，COと H2O と O2，それぞ

れの混合ガス（N2 バランス）の CO 浄化性能への影響につ

いての検討結果を Fig. 6に示す．H2O，O2 ともに COの酸

化は起こるが，H2O よりもO2 のほうが，ライトオフ温度が

約 190	℃低温であった．また，O2 と H2O を共存させると，

O2 のみのときよりもライトオフ温度が約 30	℃低温であ

り，H2O によるCO浄化反応促進効果を確認した．

以上のことから，H2O と O2 の共存により，活性酸素が

補填されると考えた．その推定メカニズムを Fig. 7に示す．

Catalyst : 1 wt% Pd/CeO2
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まず (a)のH2O の補填において，H2O は表面の酸素欠陥に

直接補填できるため，補填速度が速い．しかし，H2O 分子

は酸素欠陥より分子サイズが大きいことから（立体障害），

内部まで補填できず，表面だけの補填になる．一方，(b)の

O2 の補填において，O2 は Pd 上で吸着解離してから補填が

開始するため，補填速度が遅い．しかし，酸素原子は小さ

く，内部まで浸透する．

このメカニズム上で，H2O と O2 の共同効果を考えると，
(c)のように H2O による酸素欠陥補填時の生成する H2 と

O2 が早く反応し，酸素原子が内部に補填され，さらに反応

に使われなかった酸素原子が補填されると考えられる．以

上のことより，H2O と O2 の共存により生成する H2 が酸素

欠陥補填を促進すると推定できる．

この推定メカニズムを実証するため，CeO2 を還元した

状態から各ガス（O2，H2O，H2O+O2）を流して，各ガスの酸

素補填能についての検証をおこなった．酸素補填能の測定

には紫外可視分光法（UV-visible）（９）-（11）を用い，150	℃で

の紫外可視光の吸収量を測定した．その結果を Fig. 8に示

す．縦軸上部が還元された状態となり，下部にいくほど酸

化している（酸素が補填されている）状態となる．

測定結果から以下のことがわかった．

（１）	H2O は O2 よりも，酸素欠陥の補填速度が速い．

（２）	H2O は酸素欠陥への補填量がO2 単独より少ない．

（３）	H2O と O2 の共存により O2 単独よりも早く酸素欠陥
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の補填が起こり，かつ O2 単独の場合と同等量の補填

ができる．

上記（１）－（３）からH2O と O2 の共存効果により，酸素

欠陥への補填が促進することが確認できたため，CeO2 は

反応中のガス成分である H2O と O2 から活性酸素を取り込

んでいることがわかった．

次に H2O と O2 が共存し，酸素欠陥への補填が促進する

ことの CO酸化サイクルへの寄与を検証した．テスト方法

としては，H2O とは別に H2 を添加して CO 浄化性能への

影響を検証した．その結果を Fig. 9に示す．CO+O2 のみに

対して，CO+O2+H2 と CO+O2+H2O は COライトオフ温度

が低温化していることを確認した．H2 は，Pd 上の O2 と反

応し，余った Oを補填することにより，低温からの CO酸

化を促進している．一方，H2 だけでは，酸素の補填量は少

ないが，H2O は，H2 を生成すると，H2O 中の酸素で欠陥が

補填され，かつ生成した H2 で Pd 上の酸素を解離し，CO

酸化を促進できるため，CO+O2+H2 よりも CO+O2+H2O が

COライトオフ温度を約 8	℃低温化させることがわかった．

本研究で実証した，活性酸素供給促進効果と活性酸素補

填効果を反映した，低温 CO 酸化のメカニズムを Fig. 10

に示す．

Catalyst : 1 wt% Pd/CeO2
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CeO2 上の Pd を微粒子化することによって，約 100	℃

から活性酸素を供給できることから，(1)，(2)，(3a)，(4a)

の CO 酸化サイクル（O2 のみによる CO 酸化サイクル）が

Pd微粒子化により，低温域から促進される．

次に，H2O と O2 が共存する場合に活性酸素補填速度が

最も速く，かつ多量に補填できることを確認し，(1)，(2)，
(3b)，(4b)，(5b)，(6b)のCO酸化サイクル（H2O と O2 によ

る CO 酸化サイクル）を特定した．O2 のみによる CO酸化

サイクルに，H2O と O2 による CO酸化サイクルが加わり，

低温でのCO酸化反応が加速することがわかった．

４．まとめ

Pd 微粒子化によって，活性酸素の供給を促進させるCO

酸化サイクルに，H2O と O2 が共存することで，活性酸素の

補填を促進し，かつ多量に補填させる CO酸化サイクルが

加わることで，低温での CO酸化反応が加速することがわ

かった．本研究で得られた知見である H2O と O2 の共存に

よる活性酸素補填促進に着目し，CeO2 への添加元素の検

討等による低温CO酸化触媒の改良手法を見出すことがで

きた．
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論文

第四元素を添加した耐熱 Mg-Zn-Y 系
鋳造合金の組織と機械的性質

Microstructure and Mechanical Properties
of Heat-resistant Mg-Zn-Y Cast Alloys with Addition of Fourth Elements

家　永　裕　一＊	 井　上　剣　志＊	 川　合　光　幹＊

Yuichi IENAGA Kenshi INOUE Mitsumoto KAWAI

要　　旨

構造部材等の軽量化を狙い，高強度耐熱マグネシウム合

金の鋳造材の研究をおこなった．長周期積層構造相（long-

period	 stacking	 ordered	 structure:	 LPSO相）を持った

Mg96Zn2Y2（at.%）合金に第四元素を添加し組織制御するこ

とで高強度化を図った．結晶粒微細化に着目した Zr 添加

では，冷却速度の効果も含め結晶粒径を 10	μm 程度とす

ることで，200	℃以上の高温域で商用アルミニウム合金と

同等以上の引張，疲労強度を得ることができた．250	℃で

の引張強さはピストンにも使われる高強度アルミニウム合

金 A4032-T6 材の約２倍となる 223	MPa を達成した．ま

た，LPSO相の積層欠陥エネルギーの向上に着目し，第一

原理計算で選定したAgの添加によりLPSO相を強化した

相を生成させることで，添加前後でその常温耐力を約 60％

向上させることができた．

ABSTRACT

Extruded Mg-Zn-Y a l loys wi th long-per iod 
stacking ordered (LPSO) structures are known to 
display increased strength at high temperatures, and 
are therefore useful in achieving weight savings in 
automotive components. Seeking to realize these 
attractive properties in cast components, the project 
discussed in this paper focused on controlling the 
microstructure of Mg96Zn2Y2 (at.%) cast alloy by 
the addition of a fourth element. First, the effects 
of refining the crystal grains through the addition 
of z i rconium and modi fica t ion of the cool ing 
rate on microstructure and mechanical properties 
were investigated. With the addition of Zr and the 
achievement of a high rate of cooling, the resulting 
Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 cast alloy displayed fine equiaxed 
grains (approx.10 mm in diameter) and excellent 
tensile and fatigue properties, equivalent to or greater 
than those of commercial aluminum alloys at high 
temperatures above 200 ˚C. At 250 ˚C, this alloy 
exhibited a tensile strength of 223 MPa, approximately 
twice that of the A4032-T6 alloy used for automotive 
pistons. The project also focused on strengthening 
LPSO structures by means of stacking fault energy 
(SFE), and used a first principle calculation to select a 
further element for addition to the alloy. The addition 
of Ag increased yield strength by 60 percent. 

１．緒言

マグネシウム合金は実用金属材料中，最も軽量な材料で

あることから自動車の省燃費等，環境問題への貢献が期待

されている．その中でも長周期積層構造（LPSO）相を有す

るMg-Zn-Y 系合金は，押出加工を施し，組織の微細化等を

行うことで，その強度特性が高温域も含め著しく向上する

ことが知られている（１），（２）．これらは押出加工後，鍛造や

機械加工等による部品形状への加工が必要となるが，自動

車等のエンジン部品においてはニアネット成形可能でより

低コスト化できる鋳造材での高強度化が望まれる．しかし

ながら，一般の鋳造用マグネシウム合金は耐熱アルミニウ

ム合金に対し，低強度である．そこで本研究では耐熱アル

ミニウム合金を超える高強度な鋳造用耐熱マグネシウム合

金の開発を目的として，凝固組織を制御することを狙い，

結晶粒微細化元素の添加および冷却速度向上による組織の

微細化，ならびに第四元素の添加によるLPSO強化相のさ

らなる強化により強度特性の向上を図った．それらの組織

形態，機械的性質および物性に関して報告する．

＊基礎技術研究センター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_27
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２．本鋳造合金の開発手法

Mg-Zn-Y 系合金は押出等，塑性加工を施すことで耐

熱アルミニウム合金を超える強度特性を得ることがで

きる（２）．鋳造素材時の化合物強化に加え，押出時の加

工硬化，配向，結晶粒微細化による強化がその要因であ

る．一方，鋳造のみでは強化相である LPSO 相と他の化

合物相が粗大化し，マグネシウム合金従来材レベルの強

度しか得られていない．

そこで上記強化要因のうち，鋳造でも強化が見込まれ

る結晶粒微細化と化合物相形態に着目して実験を進め

た．結晶粒微細化はマグネシウムの場合，鉄やアルミニ

ウム等，他の金属に比べ，強度向上に対する寄与度が非

常に高く，本研究では高融点で結晶核生成の起点として

期待される Zr を添加することで結晶粒の微細化を図っ

た．それに伴い粒界に晶出する LPSO 相と他の化合物相

の微細化もできると考えられる．さらに冷却速度を高め

ることで結晶粒微細化を促進でき，構成元素の拡散で成

長する化合物相の粗大化抑制もできると考え，その影響

も確認した．

次に，本合金の主たる強化相である LPSO 相を強化

する事により更なる強度向上を狙い，第一原理計算を用

いた LPSO 相の強度設計をおこなった．材料モデリング

の着目点は，LPSO 相の構造解析結果から積層欠陥とし

た．LPSO 相を強化相と考えた場合，この積層欠陥エネル

ギーを向上させる事により耐力の向上が期待される．こ

れは，LPSO 相が母相であるα-Mg と整合であるため，

母相との積層欠陥エネルギー差が転位の移動障壁になる

との考え方に基づいている．そこで，同材料モデル内の

元素を置換する事により，積層欠陥エネルギーが向上す

る（LPSO 相を強化する）元素を密度汎関数法に基づく

第一原理計算ソフト VASP（Vienna	 ab-initio	 simulation	

package）を用いて算出した．計算結果から，Ag が候補元

素として有効と判断し，Ag を添加元素として実験をおこ

なった．

Table 1   Chemical composition of Mg alloys used in 
this study (at. %)
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Alloy Zn Y Zr Ag Mg
Mg96Zn2Y2 2.11 2.06 – – Bal.
Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 1.86 1.81 0.21 – Bal.
Mg93Zn2Y2Ag3 2.31 2.02 – 2.96 Bal.

Fig. 1   Step-shaped copper mold and sampling points

３．実験方法

本 実 験 で は 供 試 材 と し て M g 9 6 Z n 2 Y 2 合 金 ，	

Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金およびMg93Zn2Y2Ag3 合金を用いた．

Ar ガス雰囲気中で高周波溶解装置にて黒鉛ルツボを使い

溶解し，JIS	H	5203 金型試験片鋳型横断面に相似な平均幅

18	mm ×高さ 25	mm ×長さ 160	mm の銅製舟型に各合金

を注湯した．化学組成分析結果を Table 1に示す．また冷

却速度の影響を調査するため，幅 50	 mm で厚さを 2	mm，

4	mm，8	mmと変えた Fig. 1に示す階段状銅鋳型を用いて

Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金を溶製した．鋳造後の生成相は粉末X

線回折（X-ray	 diffraction：XRD）で同定し，組織は走査電

子顕微鏡（Scanning	electron	microscope：SEM）観察で確認

した．さらに結晶粒径を評価するため，後方電子散乱回折

（Electron	 back	 scanning	 diffraction：EBSD）による解析を

行った．

機械的性質は引張試験，引張圧縮疲労試験，クリープ試

験，ロックウェル硬さ試験およびシャルピー衝撃試験にて

評価した．引張試験片は，舟型材が平行部径φ 6.35	mm，標

点間距離 25.4	mm の ASTM	E8 標準試験片形状，階段状型

材は平行部の厚さ 2	mm，幅 4	mm，標点間距離 4	mmの微

小試験片形状を用いた．引張試験は，歪速度 5 × 10-4	/s，

試験温度 25	-	300	℃の条件で行い，疲労試験は，応力比R	
=	－ 1，正弦波 20	-	40	Hz，繰り返し数最大 107 回および試

験温度 200	℃の条件で上記微小試験片形状を用いて行っ

た．クリープ試験は 200	℃× 90	MPa にて行い，硬さ試験

は JIS	Z	 2245 に則し，ロックウェル Bスケール，全試験

力 980	N で行った．シャルピー衝撃試験は JIS	Z	 2242 に

則し，Vノッチ形状で室温にて行った．熱伝導度は JIS	 R	

1611 によるレーザーフラッシュ法，熱膨張係数は JIS	 R	

1618 による熱機械分析法，ヤング率は JIS	Z	 2280 による

超音波法，密度は JIS	Z	 8807 によるアルキメデス法で計

測し，既存材料と比較した．

４．実験結果と考察

4.1. 結晶粒微細化による強度向上
4.1.1. 組織に及ぼす Zr 添加の影響
Mg-Zn-RE（Rare	Earth：希土類）合金組織に対するZr 添

加による微細化効果は良く知られているが（３），Mg96Zn2Y2
合金組織に対する微細化効果を確認するため，Mg96Zn2Y2
合金およびMg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金（舟型）を溶製した．Fig. 
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Fig. 2   XRD patterns of Mg96Zn2Y2 and 
Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 alloys

Fig. 3   BSE (Back scattered electron)-SEM images of 
Mg96Zn2Y2 and Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 alloys

Fig. 4   Crystal orientation imaging maps of 
Mg96Zn2Y2 and Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 alloys

Fig. 5   (a)TEM image of Mg grains in 
Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 alloy (b) TEM-EDS 
analysis obtained from particle 
indicated by white arrow in Fig. 5 (a)

2にMg96Zn2Y2 合金およびMg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金の XRD

図形を示す．両合金ともα-Mg 相，Mg12ZnY（LPSO）相

および Mg3Zn3Y2 相から構成されており，Zr 添加による

構成相の変化はなかった．Fig. 3に Mg96Zn2Y2 合金およ

びMg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金の反射電子像を示す．エネルギー

分散型X線分析（Energy	 dispersive	X-ray	 spectrometry：	

EDS）結果とこれまでの報告（４）から，黒色部がα-Mg 相

で，灰色，白色部はそれぞれLPSO相およびMg3Zn3Y2 相

であると考えられる．Mg96Zn2Y2 合金は Fig. 3 (a)のよう

にα-Mg 相が樹枝状となっているものが多く観察された．
Fig. 3 (b)から分かるように，Mg3Zn3Y2 相は，α-Mg 相の

周りにネットワーク状に晶出した LPSO 相を分断するよ

うな，粗大な形態を呈していた．一方，Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合

金は Fig. 3 (c)のようにα-Mg 相がセル状化しており，Fig. 

3 (d)からわかるように，Mg3Zn3Y2 相は微細な形態に変化

していた．しかしながら，	Zr 添加によるα-Mg 粒径の有

意差までは確認できなかったので，EBSD 解析により結

晶粒径を調査した．その結果を Fig. 4に示す．これより，

Mg96Zn2Y2 合金およびMg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金の結晶粒径は

およそ 200	μm および 20	μm であり，Zr 添加による微

細化効果は非常に大きいことがわかった．また，Fig. 3 (d)

矢印で示すようにα-Mg 粒内には微細粒が多数観察され

た．Fig. 5 (a)および (b)に，観察された微細粒の透過電子

顕微鏡（Transmission	 electron	microscope：TEM）像およ

び EDS 結果を示す．これらの結果から，その微細粒は約	

0.5	μm角のブロック状のZr-rich 粒であることがわかっ

た．マグネシウム中における Zr の固溶限 0.12	 at.	 %（５）が

添加量である 0.2	at.	%に対し低いことから未固溶のZr が

存在し，それらがα-Mg 相の核生成の起点となることで

Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金の組織微細化が起こったものと考え

られる．

4.1.2. 組織に及ぼす冷却速度の影響
Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金組織における冷却速度の影響を調

査するため，階段状鋳型を用いてMg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金（厚

さ 2	mm，4	mm，8	mm）を溶製した．XRDの結果，すべて

の肉厚部位ともα-Mg 相，LPSO相およびMg3Zn3Y2 相か

ら構成されており，冷却速度の違いによる構成相の変化

はなかった．Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金（厚さ 2	mm，4	mm，8	
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Fig. 6   BSE-SEM images of Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 alloy in 
thickness of (a) t = 2 mm, (b) t = 4 mm and 
(c) t = 8 mm 

Fig. 7   Crystal orientation imaging maps of 
Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 alloy with (a) t = 2 mm, 
(b) t = 4 mm and (c) t = 8 mm

Fig. 8   Tensile properties of Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 alloy with 
(a) t = 2 mm (b) t = 4 mm and (c) t = 8 mm 
at 25 °C, 200 °C, 250 °C and 300 °C

mm）の反射電子像を Fig. 6に，EBSD方位マップを Fig. 7

に示す．Fig. 6より冷却速度が大きくなるほど組織は微細

化する傾向にあることがわかる．また Fig. 7より平均結晶

粒径はそれぞれ 8	μm，11	μm，16	μmであった．一方，

Zr 無添加の 2	mm厚さのものは 50	-	100	μm程度と粗大

であった．したがって，2	 -	 20	 mm 程度の肉厚範囲では，

結晶粒径が 200	μmから 20	μmに微細化したZr 添加の

影響の方が冷却速度の影響より大きいと考えられ，肉厚範

囲が 20	mm 以内のものが多いエンジン部品等ではZr 添加

による微細化がより効果的であるといえる．

4.1.3. 機械的性質
Fig. 8にMg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金（厚さ 2	mm，4	 mm，8	

mm）における引張強さの試験温度依存性を示す．比較材

として A4032-T6 アルミニウム合金の引張強さも示す．

200	℃以上で大きく強度低下しているA4032-T6 に対し，

Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金では急激な強度低下が認められな

かった．また，結晶粒が微細なものほど高強度を示し，結

晶粒径が 10	μm 以下の微細な組織を有する合金において

は A4032-T6 の高温強度を超えており，250	℃では 223	

MPa と A4032-T6 の約２倍，300	℃では３倍近い引張強

さを有していることは特筆すべきである．また，250	℃で
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Fig. 9   Relationship between yield strength and grain 
size for Mg-Zn-Y alloys

Fig. 10   S-N curves of Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 and A4032-T6 
alloys

Fig. 11   Creep properties of Mg95.8Zn2Y2Zr0.2

(t = 8 mm), ADC12 and ACM522 alloys

は 8	mm の肉厚部においてもA4032-T6 材の約 1.5 倍の引

張強さを示した．

ここで，結晶粒径と強度の関係を調査するために，Fig. 

9に結晶粒径と室温の 0.2％耐力の関係を整理した結果を

示す．Zr 無添加の Mg96Zn2Y2 合金の場合，樹枝状の組織

を呈しており，結晶粒界以外に樹枝状晶境界部も強度へ寄

与していると考えられるため，Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金の４

点で計算した．最小二乗法により図中に示されるホール

ペッチ式で直線上に整理できたことから，結晶粒微細化に

よって狙い通りに強度が向上しているといえる．Fig. 10

に 200	℃での疲労特性（S-N 線図）をA4032-T6 アルミニ

ウム合金と比較して示す．図中の矢印は未破断のものを示

す．鋳造合金にもかかわらず，Mg95.8Zn2Y2Zr0.2	合金は 200	

℃において A4032-T6 とほぼ同等の疲労強度（107	 cycle）

を持つ．また，繰り返し数が増えるほど強度が低下し続け

るアルミニウム合金に対し，107	 cycle 以上での疲労強度

はA4032-T6 より高く安定すると推察され，設計面での優

位性が得られる．Mg-Zn-Y	系合金ではLPSO相が疲労強

度を高めているといわれている（６）が，本 Mg95.8Zn2Y2Zr0.2
合金でも同様に LPSO 相の存在が疲労強度を向上させて

いると考えられる．Fig. 11に 200	℃，90	MPa における

クリープ特性を示す．ハイブリッドカーのオイルパンに適

用された耐熱マグネシウム合金 ACM522（７）を大幅に超え

るクリープ特性を有し，より耐熱性が要求されるトランス

ミッションケースに使われるアルミニウム合金ADC12 と

同等レベルのクリープひずみを示した．さらに高応力の

110	MPa では ADC12 を上回り約２倍の破断寿命，より高

温の 300	℃，50	MPa では約４倍の破断寿命であった．粒

界に晶出した化合物相が粒界すべりを抑制することおよび

積層欠陥により母相が強化されていることで，これら高温

のクリープ特性が向上するといわれている（８）．以上のよう

に，Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金は 200	℃以上の高温度域におい

て，耐熱性の高いアルミニウム合金と同等以上の良好な強

度特性を示した．

次に本合金の良好な高温強度の要因を調査するため，熱

間寸法安定性試験（230	℃保持）および硬度劣化試験（250	

℃保持）を行った．熱間寸法安定性試験での 100	h後の寸法

変動は，A4032-T6 の 33 × 10-3	%に対し，Mg95.8Zn2Y2Zr0.2
合金は 4 × 10-3	 %と非常に小さな値であった．Fig. 12に

250	℃，100	h 保持した際の時間と硬度の変化を示す．

A4032-T6 は 100	 h で HRB60 から 10 まで急激に硬

度低下する一方，Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金はほとんど硬度

低下がなかった．A4032-T6 では化合物相の粗大化によ

る急激な硬度低下が起こったものと推察される．Fig. 13

に Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金および A4032-T6 の試験前後の

ミクロ組織を示す．実際に A4032-T6 は化合物相の粗

大化が確認された．一方，Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金は試験前

後において組織変化が認められなかった．このように，	

Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金は A4032-T6 等時効硬化型のアルミ
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Fig. 13   BSE-SEM images of Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 and 
A4032-T6 alloys before and after soaking

Table 2   Mechanical properties of Mg96Zn2Y2 and 
Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 alloys

Fig. 14   Relationship between tensile strength at 
250 °C and elongation at 25 °C

ニウム合金に比べ高温の組織安定性が高いため，良好な高

温特性が得られたものと考えられる．

シャルピー衝撃試験結果について，Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合

金は鋳造合金にも関わらず，鍛造材 A4032-T6 の 2.0 ×

104	 J/m2 に対し，3.6 × 104	 J/m2 と同等以上の特性を示

した．この結果は V ノッチ形状であるが，平滑試験片に

おいても同様に良好な特性を示した．次に延性を確認す

るため，十分な標点間距離が確保できる舟型へMg96Zn2Y2
合金および Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金を鋳造した．その常温

引張特性を Table 2に示す．Zr を添加し，組織を微細化

したことで強度向上に加えて伸びも向上している．一般

に Zr で微細化した時効硬化型の耐熱マグネシウム合金

（EZ33A，QE22A，EQ21A，ZE41A，WE54A 等）の伸び

は，微細化しているにも関わらず４％前後である（９）．一

方，Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金では 10％を超えており，本合金

が良好な延性を持つことがわかる．参考までに試験条件は

必ずしもそろっていないが，Fig. 14に本合金と各種軽合金

における常温での伸びと 250	℃での引張強さの相関を示

す．Mg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金は高温強度だけでなく常温での延

性も非常に高い，強度 - 延性バランスの良い材料であると

いえる．

4.1.4. 物性
Mg95.8Zn2Y2Zr0.2	合金の諸特性を Table 3に示す．比較材

として，商用アルミニウム合金（A4032,	 AC8A），商用マグ

ネシウム合金（AZ91,	WE54）の結果も示す．自動車部品の

高温部材（例えばピストン）適用を考えた場合に冷却性能の

面で課題となる熱伝導度は，商用マグネシウム合金と比較

して大きく改善されており，むしろ商用アルミニウム合金

の熱伝導度に近く，良好な特性が得られた．

熱膨張係数およびヤング率は商用マグネシウム合金と同

等レベルであり，商用アルミニウム合金より低い特性であ

るが，比重は商用マグネシウム合金同様に小さく，アルミ

ニウム合金の 70％程度であり自動車等のエンジン部品の

軽量化が期待できる．

4.2. LPSO 相強化による強度向上
これまでの実験でMg95.8Zn2Y2Zr0.2 合金は非常に高い高

温特性を持つことがわかったが，Fig. 9に示すように常温の

0.2％耐力は必ずしも高い値ではない．そこで，計算で選定

したAg を添加する事により更なる強化を図った．Fig. 15
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A4032-T6 alloys
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Fig. 15   XRD patterns of Mg93Zn2Y2Ag3 and 
Mg96Zn2Y2 alloys

Fig. 16   BSE-SEM image and point EDS analysis of 
Mg93Zn2Y2Ag3 alloy (at. %)

Fig. 17   HAADF-STEM images of (a) Mg95.8Zn2Y2Zr0.2

alloy and (b) Mg93Zn2Y2Ag3 alloy

Fig. 18   Relationship between yield strength and grain 
size of Mg-Zn-Y-X alloys

にMg93Zn2Y2Ag3 合金とMg96Zn2Y2 合金のXRD図形を示す．

Mg93Zn2Y2Ag3 合金ではMg96Zn2Y2 合金の３種の相に加え，

★印で示す新たな相が生成されている可能性があることが

わかる．Fig. 16にMg93Zn2Y2Ag3 合金の反射電子像と各相

のEDS分析結果を示す．XRDの結果と同様，母相のα-Mg

相，LPSO相，Mg3Zn3Y2 相および未知なX’相の４相から

構成されている．EDS分析の結果 , 母相にも Ag は固溶し

ているが，X’相にはMg への固溶限である約 4	 at.	 %を大

きく超えるAg を含むことがわかった．すなわち，単にAg

が固溶しているのではなく新規な相が生成した可能性があ

る．さらにこの相のHAADF(High	angle	annular	dark	field)-

STEM観察をおこなった．Fig. 17にLPSO相と X’相の

TEM像を比較した．HAADF-STEMは原子番号の差をコ

ントラストをつけて表すもので，原子番号が大きなものほ

ど白く写る．ベースとなるLPSO相は周期的に２原子層が

白く，ここにMg より原子番号の大きな Zn もしくは Y原

子が濃化していることを示す（10）．一方，Ag添加合金の方は

濃化していた２原子層以外も白く写った部分があり，EDS

分析結果と合わせ，Mgが Agに置換されているものと推測

される．すなわち，狙っていた原子モデルのようにAgに置

換したLPSO相が形成されたと考えられる．

次にMg93Zn2Y2Ag3 合金の耐力の向上を確認するため，

舟型の試片より加工し，引張試験を行った．Fig. 18に結晶

粒径と室温の 0.2％耐力の関係をこれまでのデータと比較
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整理した結果を示す．Zr添加や冷却速度による結晶粒微細

化での強度向上を示すホールペッチ式とは明らかに一線を

画す強度であり，同一粒度換算で約 60％の向上が確認さ

れた．これは，Ag を含んだ LPSO 相による強度向上であ

ると考えることができる．このようにMg93Zn2Y2Ag3 合金

は，設計通りAg を含んだ LPSO相を形成し，耐力の向上

に大きく貢献した．

５．まとめ

高強度な鋳造用耐熱マグネシウム合金による構造部材等

の軽量化を狙い，凝固組織を制御したMg-Zn-Y 系合金の

組織と諸特性について調査した結果，以下のことが判明し

た．

（１）	Zr 添加によりMg96Zn2Y2 合金中のα-Mg 相がデンド

ライト状からセル状に変化し，鋳造組織が微細化され

ることがわかった．さらに鋳造時の冷却速度を上げる

ことにより組織がより微細化される傾向にあった．

（２）	250	℃で 223	MPa と A4032-T6 材の約２倍，300	℃

では３倍近い引張強さを持つ等，200	℃以上の高温

でも非常に高い熱的安定性を保ち，鋳造のままで耐熱

アルミニウム合金同等以上の引張，疲労，クリープ特

性を示した．物性面に関しては，比重はアルミニウム

合金の 70%と低比重であった．また，部品化の課題の

一つである熱伝導度は商用マグネシウム合金を大き

く上回り，商用アルミニウム合金に近い特性を得るこ

とができた．

（３）	第一原理計算で選定した Ag の添加では LPSO 相を

強化した狙いの組織とすることで，常温耐力を 60％

向上させることができた．

以上のように，耐熱部品の軽量化を考える際，本合金系

は有望な鋳造合金として期待できる．
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論文

アルミニウムシャシ部品の電食予測技術
Galvanic Corrosion Prediction Technology for Aluminum Parts of Chassis

水　上　貴　博＊

Takahiro MIZUKAMI

要　　旨

アルミニウムシャシ部品の電食深さをシミュレーション

によって予測可能とすることで，評価時間を短縮すること

ができる．このシミュレーション技術は，腐食環境に合わ

せた分極曲線を入力することで，発生する腐食電流から，

電食により減少したアルミニウムの体積を計算し，腐食深

さを出力する．これにより，従来 5000 時間かかっていた

腐食試験を，約 20 分のシミュレーションで代替し，市場で

発生する電食深さを短時間で予測可能にした．

ABSTRACT

The time for evaluations can be reduced because 
it is now possible to predict corrosion by simulation 
of the depth of galvanic corrosion in aluminum 
chassis parts. Based on input of polarization curves 
conforming to the specific corrosion environment, 
this simulation technology is able to calculate the 
reduction in aluminum volume due to galvanic 
corrosion from the corrosion current, and to output 
the depth of corrosion. It can replace corrosion tests 
previously requiring 5000 hours with a simulation 
of approximately 20 minutes, making it possible to 
predict the depth of galvanic corrosion occurring in 
the market in a short period. 

１．緒言

自動車車体の軽量化手法の一つとして，鉄材料からアル

ミニウム材料へ置換する方法があるが，腐食しやすい環境

で使用されるサスペンション部品等では，電食（異なる材

料の電位差による腐食）の発生が予想されるため，耐食性

の評価方法が課題となっている．サスペンション部品の開

発では，市場との相関がとれている腐食条件を備えた促進

試験装置による確認や，テストコース走行時の腐食状況の

確認で，耐食性を評価している．しかし，その試験期間に

は数か月を要するため，それに代わる，より短期間で，同

等の評価ができる方法が必要とされた．CAE（Computer

Aided	Engineering）を利用する方法の中から，既存の電食

シミュレーションソフト（みずほ情報総研製の 3D-Cafe（１））

を選択したが，同ソフトは，海水中のような浸漬環境を計

算するソフトのため，それとは異なる車両環境で発生する

電食は，再現できなかった．

そこで，車両環境を再現するため，3D-Cafe を利用し

た周辺プログラムを開発した．このプログラムは，市販の

シミュレーションソフトへ，新たに環境の変化に対応する

機能を追加し，車両環境のような，さまざまに変化する腐

食環境に対応可能とした．また，車両の腐食環境が浸漬環

境ではなく，薄い水膜に覆われている状態であることに着

目し，シミュレーションに入力するパラメータを，水膜環

境を模した条件下で測定した．それによって，実際に電食

した試験片の深さや形状を，シミュレーションで再現可能

とした．本プログラムは，従来の腐食促進試験に代わるシ

ミュレーション技術であり，今回その再現性を実証できた

ので報告する．

２．電食のメカニズム

電食とは，異なる電位の金属が接触した状態で，腐食環

境下におかれたとき，電位の低い金属が優先的に腐食する

＊四輪R&Dセンター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_28
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現象であり，異種金属接触腐食ともいう．各種金属の海水

中における電位列（２）を Fig. 1に示す．
Fig. 1からわかるように，アルミニウムは鉄よりも電位

が低い．この時アルミニウムは卑であり，鉄は貴であると

いう．アルミニウムと鉄が接触した状態で塩水溶液のよう

な腐食環境下におかれると，式（１），（２）であらわされる

反応によってアルミニウムから鉄へ電子が移動し，アルミ

ニウムが優先的に腐食する電食が発生する．

2H2O+O2+4e-→4OH-	 （１）

Al→Al3++3e-	 （２）

式（１）の反応は鉄表面上で起こる反応で，カソード反応

といい，式（２）の反応はアルミニウム表面上で起こる反応

で，アノード反応という．さらに，電子の移動により発生

する電流は腐食電流と呼ばれる．腐食電流は，鉄，アルミ

ニウム，塩水溶液，鉄の順番で形成される回路を流れてい

る．また，腐食電流をカソード面積，およびアノード面積

で割った値を，それぞれカソード電流密度，アノード電流

密度という．

鉄とアルミニウムの電食の場合，カソード支配型の電食

のため，式（１）の反応が腐食反応を支配している．その時

の電流密度は，鉄とアルミニウムの分極曲線から読み取る

ことができる．

鉄とアルミニウムの分極特性を Fig. 2に示す．分極曲線

はアノード分極曲線とカソード分極曲線に分けられる．ア

ノード分極曲線とカソード分極曲線の電流の符号は逆だ

が，通常は見やすくするために絶対値で表示している．腐

食電流が０となる点は，鉄，アルミニウムそれぞれの平衡

電位Eeq(Fe)，Eeq(Al) である．また，鉄のカソード曲線と，

アルミニウムのアノード曲線が交差する点は電食発生時の

腐食電位Ecorr であり，その時の電流密度が，電食が発生し

ている時の電流密度 Icorr である．

３．電食シミュレーションの理論

電食は，異種金属が接触した時の腐食電流が原因で発生

する．従って，電食をシミュレーションするためには，腐

食電流を計算する必要がある．本研究で使用した市販のシ

ミュレーションソフト（3D-Cafe）は，メッシュごとの腐食電

流を，境界要素法（BEM）によって計算するソフトである．

ここでシミュレーションソフトの基礎理論を紹介する（３）．

まず，鉄ボルトとアルミニウム材料が溶液（塩水）で覆わ

れている系を考える．Fig. 3にその模式図を示す．

図中の溶液部分を領域Ωとする．電流密度 i，溶液の電気

伝導度κ，内部電位φは以下の関係を満足する．

divi=0	 （３）

i       gradφκ 	 （４）

∇2  =0φ 	 （５）

また，内部電位φと分極測定時の外部電位 E との関係

は，式（６）である．

= Eφ 	 （６）

次に，領域Ωの境界条件を考える．図に示したように，

溶液と空気の境界をΓn，溶液と鉄ボルトとの境界をΓC，

アルミニウム材料との境界をΓAとする．

溶液と空気の境界Γn では，電流のやり取りは無いため，

電流密度は０である．また，ΓC，ΓA上では，ある電位φに

応じた電流密度となっている．以上のことから，以下の境

界条件が与えられる．
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Fig. 1   Corrosion potential in sea water
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Γn上で	 i=0	 （７）

ΓA上で	 = fA (i)φ 	 （８）

ΓC上で	 = fC (i)φ 	 （９）

ここで与えられている fA(i)，fC(i)は分極測定によって実

測される非線形の関数である．

これらの境界条件のもとで支配方程式（５）を解く．N×

Nの行列を [H]および，[G]とすると，以下の境界積分方程

式が得られる．

[H]{  }   [G]{i}={0}φκ 	 （10）

修正ニュートン・ラフソン法を用いて，式（10）の解が収

束するまで計算すると，各要素の電位φと電流密度 iがわ

かるので，ファラデーの法則により，各要素の腐食量を得

ることができる．

以上の理論をもとに，市販のシミュレーションソフトは

作成されているが，一つの腐食環境に対して一つの解を出

力する仕様のため，自動車の腐食環境のようなさまざまに

変化する腐食環境へ応用しようとした時，新たな機能を追

加する必要がある．

また，腐食電流から腐食深さをシミュレーションしてい

るため，腐食電流が関係しない腐食減量，例えば粒界腐食

によって結晶粒が脱落してしまうような現象による腐食減

量は計算できない．その場合，得られた腐食減量に補正係

数をかけて計算する必要がある．本研究では，変化する腐

食環境をシミュレーションするため，個々の腐食環境の計

算結果を積算して，最終的な電食深さを出力するルーチン

プログラムを作成した．

４．入力するモデルとパラメータの設定

4.1. シミュレーションを実施する腐食環境
入力するモデルとパラメータの設定は，シミュレーショ

ンを実施する腐食環境に合わせて設定する必要がある．

本稿では，一例として，実車の錆環境に近い CCT（Cyclic	

corrosion	 tester）試験のデータをもとに，入力するモデル

とパラメータの設定方法を検討した事例を示す．

モデルおよびパラメータ設定の比較で用いた CCT試験

条件を Table 1に示す．

塩水は噴霧過程で供給されるが，乾燥や湿潤状態でも

試験片に付着している．乾燥過程では，水分が蒸発するこ

とで塩濃度は濃縮し飽和していると考えられる．また，湿

潤過程では，塩の潮解性によって吸湿し，飽和塩水濃度に

なっていると考えられる．

従って，飽和している時の塩濃度を 26	 wt％とし，入力

するパラメータを測定する環境をTable 2のように定めた．
シミュレーション結果で出力されるデータは，腐食電流

密度（mA/cm2），電位（mV），腐食速度（mm/year）である．

電食深さおよび形状は，腐食速度と CCT の試験時間の積

から得ることができる．従って，入力するモデルやパラ

メータは，実際に測定した腐食電流密度と電食深さ，およ

び形状と比較し，検証する．

4.2. 入力モデルの設定
まず，シミュレーションを実施するためには，モデルの

設定が必要である．今回は，鉄とアルミニウムの電食をシ

ミュレーションするので，Γn は塩水溶液の表面，ΓC は鉄

の表面，ΓA はアルミニウムの表面となる．以後の解析は，

アルミニウムの板材に M10 ボルトが締結されている状態

を想定して実施した．解析モデルを Fig. 4に示す．このモ

3 hr
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50 °C
35 °C5 wt%
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Drying

Salt spray

3
2
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Table 1   CCT conditions
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Table 2   Measurement conditions
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Fig. 4   Simulation model
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Table 3   Electrical conductivity
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Table 4   Physical values for materials
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デルは，試験片のボルト中心線を軸対象の対象軸と捉え，

放射方向距離を変数とする１次元シミュレーションモデル

である．塩水溶液が鉄ボルトとアルミニウム板を覆い，鉄

境界線とアルミ境界線の接点が，鉄ボルト接触部である．

塩水溶液の厚さｄ（以後，水膜厚さと呼ぶことにする）は，

CCT試験後の形状測定結果と比較して設定した．

4.3. 入力パラメータの設定
4.3.1. 分極特性
鉄とアルミニウムの分極特性を得るため，分極測定試験

を実施した．50 × 15 × 2	 mm の試験片を，腐食試験対象

の素材から採取した．採取した試験片は＃ 600 エメリ研磨

紙で研磨し，1	 cm2 の試験面を残してシリコンゴムでマス

キングした．参照電極はAg/AgCl を使用した．分極は，電

圧を 0.02	 V/min でスイープさせて測定した．分極測定は
Table 2の条件の溶液で測定した．測定した分極曲線を用

いてシミュレーションした結果を，CCT試験中に実測した

腐食電流密度と比較して検証した．

4.3.2. 溶液の電気伝導度
Table 3に Table 2で示した各腐食環境溶液の電気伝導

度測定結果を示す．

4.3.3. 材料の物性値
Table 4に，イオン価数，比重，1	mol当たりの質量を示す．

５．腐食促進試験

5.1. 試験材料
アルミニウム材料はA356（４），鉄ボルト材料はSCM435（５）

を用いた．

5.2. 腐食促進試験方法
腐食促進試験はスガ試験機製の CCT を用いた．腐食促

進試験は，Table 1に示した条件の１から３を順番に繰り

返す方法で実施した．試験片は試験機の中で 75°傾けた状

態で設置した．

5.3. CCT 試験中の腐食電流測定
Fig. 5に，腐食電流測定用の試験片断面図を示す．電線

を付けた鉄ボルトとアルミニウム板を，テフロンシート

で接触面を絶縁して締結し，腐食電流測定用の試験片とし

た．この試験片を用いて，CCT試験中の腐食電流を，無抵

抗電流計で測定した．

5.4. CCT 試験中の電食部の酸素濃度測定
CCT 試験中のアルミニウムの電位を知るため，電食部

分と一般部（電食していない部分）の酸素濃度を測定した．

測定は，CCT試験を 1728 時間実施した後の試験片で実施

した（Fig. 6）．測定装置は，Presens 社製ニードル式酸素濃

度計MicroxTX3 を用いた．試験片の鉄ボルト接触部分か

ら 1.5	mmと 5	mmの場所にφ 0.5	mmの穴をあけ，裏面よ

りニードル式酸素濃度計を挿入した．その状態で１日間の

CCT試験で腐食状態を安定させた後，酸素濃度を測定した．



－ 197 －

アルミニウムシャシ部品の電食予測技術

5.5. CCT 試験後の腐食形状測定
腐食試験後，試験片のボルトを外し，アルミニウム板上

の腐食生成物（Al(OH)3）を除去した．腐食生成物除去溶液

は，蒸留水 10	L に H3PO4	85	wt%	1	L と CrO3	340	g を加

えて調整した．調整した溶液にアルミニウム板を浸漬し，

60	℃に加熱しながら超音波洗浄した．除去状態を１時間ご

とに確認し，除去が完了したアルミニウム板を水道水で洗

浄した．洗浄後に乾燥させた試験片アルミニウム板の腐食

形状を，非接触三次元形状計測装置Conoscan3000（Optical	

Metrology	Ltd. 製）を用いて測定した．同一半径を持つ各同

心円周上の平均電食深さと，その円周のボルト接触部から

の距離との関係を，シミュレーション結果と比較した．

６．実測値との対比によるモデルおよび
パラメータの設定

6.1. 水膜厚さモデルの設定
Fig. 4の解析モデルを用い，水膜厚さが変化した時のシ

ミュレーション結果への影響を Fig. 7に示した．縦軸は最

大腐食深さを１とした時の割合で，横軸は鉄ボルトの接触

部分からの距離である．水膜が薄くなると，鉄ボルトとの

接触部分に電食が集中する傾向がある．この現象は，電線

が細くなるにつれ電気抵抗が大きくなるのと同じように，

水膜が薄くなると電気抵抗が大きくなるため，腐食電流が

鉄接触部近傍に集中して流れたためと考えられる．そのた

め，腐食範囲は水膜が薄くなると狭くなる．ここで，Fig. 8

のように鉄接触部から最大腐食深さの 5％以上の腐食深さ

を示す範囲を腐食範囲と定義した．CCT 試験を 816 時間

実施した試験片の電食部分の形状測定結果を Fig. 9に示

す．この試験片の腐食範囲は 3.1	mm である．また，先ほど

の Fig. 7で示した結果を，水膜厚さと腐食範囲で整理する

と，Fig. 10となる．Fig. 10から腐食範囲 3.1	mm と一致す

る水膜厚さを読み取ると，30	 µm である．従って，シミュ

レーションモデルの水膜厚さは 30	µm と設定した．

6.2. パラメータの設定
6.2.1. 鉄の分極曲線
Table 5は，Table 2の条件で測定した分極曲線を用いて

シミュレーションした腐食電流密度の値と，CCT試験中の

腐食電流密度の測定値を比較した結果である．

シミュレーション結果の腐食電流密度が低いことがわ

かる．シミュレーションに使用した塩水噴霧時の分極曲線
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を Fig. 11に示す．この図から，塩水噴霧時の腐食電位は

－670	mV，その時の腐食電流は 20	 µA/cm2 であることが

わかる．鉄のカソード曲線と，アルミニウムのアノード曲

線が交差する付近の鉄の分極曲線は，電位の変化に対して

電流密度がほとんど変化しない領域である．この領域の電

流は酸素拡散電流と呼ばれ，鉄表面で還元される酸素消費

量は，溶液中を拡散してくる酸素供給量と平衡を保ってい

る．従って，酸素の供給量が多ければカソード反応は活性

化し，少ないと抑制される．
Fig. 12のように，分極曲線の測定は試料を塩水に浸漬す

る必要があるため，バルク溶液で測定している．バルク溶

液とは，試験容器に溶液を満たした状態の溶液を指す．

それに対し，CCT試験中の試料に付着している塩水は，
Fig. 13のように試料表面上に薄い水膜を形成している．こ

の状態を，水膜環境と呼ぶことにする．

水膜環境ではバルク溶液環境に比べ，水と空気が接する

界面からカソード反応界面までの酸素拡散に必要な距離が

短いため，カソード反応による酸素消費を補う酸素拡散量

は多い（６）．そのためカソード反応が活発になり，酸素拡散

電流が大きくなっていると考えられる．
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電食が発生している時，カソード反応は鉄の表面上で起

こっているため，この現象で影響を受けるのは，鉄の分極

曲線である．一方，電食によるアルミニウムの溶解反応は，

アノード反応であるため，影響はほとんど無い．

水膜環境をシミュレーションするためには，水膜環境下

の分極曲線を入力する必要があるが，水膜環境下の分極特

性を直接的に測定する手段は無いため，バルク溶液に過酸

化水素を添加した．それにより，酸素供給量に関しては，

等価な疑似水膜環境を形成し，その分極曲線を測定するこ

とで，実際の水膜環境下における分極曲線を推定した．

過酸化水素は，式（11）のように分解して，鉄表面上で消

費する酸素を補給，もしくは，式（12）のように鉄表面上で

直接還元して，カソード反応を促進する．

2H2O2→2H2O+O2	 （11）

H2O2+2e-→2OH-	 （12）

Table 2の条件の溶液に過酸化水素を添加して，鉄の分

極特性を測定した．Fig. 14のように，過酸化水素の添加量

の増加とともに，酸素拡散電流密度が増加した．
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Table 6   Simulation results for current density using polarization curves measured at different hydrogen peroxide 
concentrations
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6.2.2. アルミニウムの分極曲線
シミュレーション結果と CCT 試験を 816 および 1728

時間実施した試験片の形状測定結果を Fig. 16に示す．横

軸は鉄ボルト接触部からの距離，縦軸は電食深さを表す．

シミュレーションで得られた最大電食部は，鉄ボルト接触

部であるのに対し，実測で得られた最大電食部はそこから

離れていた．

実験で使用したアルミニウム材料の鉄接触部から最大電

食深さまでの距離と，その時の電食深さの関係を Fig. 17に

示す．最大電食深さ x（mm）と鉄ボルト接触部からの距離 y

（mm）は，式（13）の関係にあり，電食深さの増加とともに，

最大電食部の位置は，鉄とアルミニウムの接触部分より遠

くへ移動していた．これは，鉄ボルト接触部から離れた位

置が，鉄ボルト接触部より腐食しやすいことを示している．

y = 0.77x + 0.06	 （13）

ここで，アルミニウムの電食の深い部位が，通気差腐食

や孔食に似た状況にあると仮定すると，鉄表面上やアルミ

ニウムの電食の浅い部位で発生するカソード反応で酸素

が消費され，アルミニウムの電食の深い部分では，酸素濃

度が低く，電位が低い状態になっていると推定できる．実

際に電食している部分の酸素濃度を 5.4. 節の方法で測定

した結果を Fig. 18に示す．電食で深くなっている部分（鉄

ボルト接触部分から 1.5	 mm）では，電食が発生している時

（塩水噴霧時：Ａ，塩水が乾燥するまで：Ｂ，湿潤で塩が潮解

した時：Ｃ）は，電食部分の酸素濃度は 0％であり，電食部

Fig. 15に，過酸化水素濃度を変えて得た各分極曲線に

おける，腐食電位が－670	 mV の時の，腐食電流密度の過

酸化水素濃度依存性を示す．過酸化水素濃度と，電流密度

は一次式の関係にある．Table 5の実測値，120	 µA/cm2 お

よび 100	 µA/cm2 に相当する過酸化水素濃度は，Fig. 15よ

り 0.0075％および 0.015％と読み取れる．その過酸化水素

濃度で測定した分極曲線を入力した時の，腐食電流密度の

シミュレーション結果を Table 6に示す．過酸化水素を適

度に添加した溶液で測定した分極曲線を用いることで，シ

ミュレーションの腐食電流密度を，実測値に近づけること

ができた．
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分の酸素濃度が低かった．酸素濃度が 0％の時の分極特性

は，分極測定時の溶液を N2 ガスで十分置換（脱気）してか

ら測定することで得られる．

従って，Fig. 17の関係から得られた経験式（13）を用い

て，アルミニウムの電食の深い部分に酸素濃度が 0％の分

極曲線を新たに設定するプログラムを，作成したルーチン

プログラムに追加した．但し，Fig. 17の関係は経験式のた

め，材料種ごとに実測する必要がある．

6.2.3. 補正係数の設定
電食部分のミクロ組織を Fig. 19に示す．電食は粒界に

沿って進みやすく，一部の結晶は母相から分離しているた

め，分離した結晶は，腐食生成物と共に除去されてしまう．

先に説明した通り，このシミュレーションソフトは，腐食

電流に依存しない腐食減量は計算できないため，補正係数

を設定する必要がある．理論的な電食による重量減と腐食

生成物除去後の重量減を Fig. 20に示す．理論的な腐食に

よる重量減は，CCT試験中の各条件を通して平均的な腐食

電流を 0.25	mA として，ファラデーの法則に従って計算し

た．腐食生成物除去後の重量減は，形状測定した腐食体積

から計算した．この図から，CCT試験後の試験片で測定し

た重量減は，腐食電流から換算した理論値の 2.0 倍である

ことがわかった．従って，シミュレーション結果の腐食減

量に対する補正係数を 2.0 と設定した．

6.2.4. シミュレーション結果
これまでに得られた結果を踏まえて，シミュレーション

プログラムを作成した．CCT試験を 2880 時間および 5084

時間実施した試験片の腐食形状と，シミュレーション形状

を比較した結果を Fig. 21に示す．

シミュレーション形状は，実測した形状とよく一致して

いる．今回開発したルーチンプログラムにより，CCT5084

時間分の結果を，約 20 分で計算が可能になり，電食形状，

および電食深さを再現することができた．

７．結言

アルミニウム部品の電食を予測することを目的として，

CCT試験をシミュレーションする技術を開発した．その結

果を以下にまとめた．

（１）	水膜環境のモデル化

シミュレーションモデルの水膜厚さが厚くなると，腐食

範囲が広くなる性質があるため，モデルの厚さを 30	 µm と

した結果，実際の腐食範囲と一致した．
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（２）	鉄の分極曲線

カソード反応を活性化するため，分極測定時のバルク溶

液に過酸化水素を添加した結果，水膜環境下の腐食電流密

度と一致した．

（３）	アルミニウムの分極曲線

電食の深い部分に酸素濃度 0％時（N2 脱気）の分極曲線

を設定することで，腐食しやすい環境を再現した結果，実

際に測定した電食形状と一致した．

（４）	粒界腐食の影響

電食後の試験片形状から計算した電食量と，実測した腐

食電流から換算した腐食量を比較することで，補正係数を

設定した結果，実際に測定した電食深さと一致した．

作成したルーチンプログラムは，CCT5084 時間分の結

果を，約 20 分で計算し，電食形状，および電食深さを再現

した．

開発したシミュレーションソフトは，入力する分極特性

や電気伝導度を腐食環境に合わせることで，さまざまな環

境に対応可能である．本手法は，3D-cafe に限らず，分極

曲線を用いて腐食電流をシミュレーションするソルバ全般

に応用可能である．

参考文献

（１）	http://www.mizuho-ir.co.jp/solution/research/digital/

manufacture/fushoku/index.html,	2010/6/25

（２）	宮坂松甫：「腐食防食講座－海水ポンプの腐食と対策

技術－」第１報：腐食の基礎と海水腐食の特徴，エバラ

時報，No.220,	p.32(2008)

（３）	青木繁，天谷賢治，宮坂松甫：境界要素法による腐食

防食問題の解析，裳華房，p.17(1998)

（４）	日本工業規格 JIS	H	2211：1960，鋳物用アルミニウム

合金地金

（５）	日本工業規格JIS	G	4053：2003，機械構造用合金鋼鋼材

（６）	防錆・防食技術総覧編集委員会，防錆・防食技術総覧，

産業技術サービスセンター，p.99(2000)



－ 202 －

論文

めねじ谷底部を含むクランクケース全体に対する疲労
強度評価技術の確立と製品開発への適用例

Establishment of Prediction Technology of Fatigue Strength in Roots of Internal Thread 
for Crankcase Assembly and Application in Product Development

栗　原　　　博＊	 齋　藤　淳　也＊

Hiroshi KURIBARA Junya SAITO
齋　藤　秀　輝＊	 関　谷　大　輔＊

Hideki SAITO Daisuke SEKIYA

要　　旨

モータサイクルのエンジンに広く採用されるアルミニウ

ム合金製クランクケースでは，試作段階での耐久テストに

おいて，シリンダヘッド締付ボルトやクランクシャフトの

メイン軸受締付ボルトのめねじ谷底部に疲労破損が発生す

ることがある．従来は，めねじ谷底部の疲労強度は机上で

の絶対値評価が困難であったため，疲労強度評価はエンジ

ン実機を用いた耐久テストに頼らざるを得なかった．本研

究では，主要なボルトのめねじ部を含むクランクケース全

体の疲労強度を FEM解析により机上評価する技術を構築

した．おねじとめねじの形状や接触特性を考慮した大規模

FEM モデルに対し並列計算処理をおこなうことで，計算

精度，計算時間ともに実用性を見出した．本手法を製品設

計に適用した事例より，ボルト締結部周辺の形状やボルト

先端部の形状を工夫することで，質量を増加させることな

くクランクケースのめねじ谷底部の疲労強度を向上できる

ことが示された．

ABSTRACT

Aluminum alloy crankcases are generally used 
in motorcycle engines. Fatigue fractures sometimes 
occur in the roots of the internal threads of the 
cylinder head fastening bolts and the crankshaft 
main bearing fastening bolts in durability tests in the 
prototype stage. Conventionally, theoretical evaluation 
of absolute values of fatigue strength in the roots of 
the internal threads was a challenge, so evaluation of 
fatigue strength had to rely on durability tests using 
actual engines.

This study developed technology that uses FEM 
analysis to theoretically evaluate the fatigue strength 
of the entire crankcase, including the internal thread 
portions of the main bolts. This technology performs 
parallel calculation processing on a large-scale FEM 
model that takes into account the forms and contact 
characteristics of the external and internal threads, and 
was found to be practical in terms of both calculation 
accuracy and calculation time. Examples of applying 
this new method to product design showed that 
fatigue strength in the roots of the internal threads 
for crankcase assembly can be enhanced without 
increasing the weight, by modifying the form around 
the bolt fastening area and the form of the bolt tip.

１．はじめに

モータサイクルでは主に軽量化の観点からアルミニウ

ム合金製のクランクケースを採用するが，このようなエン

ジンに特有な問題として，シリンダヘッドスタッドボルト

やクランクシャフト主軸受の締付ボルトといった高軸力ボ

ルトの締結部のめねじ谷底部からの疲労破損がある．おね

じ，めねじともに鋼製の場合，締結部の破損は一般的にボ

ルトフランジの首下フィレットや，めねじとかかっていな

いおねじのねじ谷底部より発生するが，鋼製のおねじを材

料強度の劣るアルミニウム材のめねじに締め付ける場合に

はめねじ側が破損の起点となる場合がある．Fig. 1に試作

段階の耐久テストにて発生するめねじ谷底部からのクラッ

クの発生部位を示す．起点はおねじのかかり終わりのめね

じの谷底部であり，クラックの破面は疲労破面を呈する．

耐久テストの削減による環境負荷低減と製品開発コスト

の削減への要望より，製品開発プロセスにおける机上性能

評価技術の重要性はより高まっている．複雑な形状を持ち

ながら，軽さと耐久性の高次元でのバランスが要求される

クランクケースの設計では，設計初期段階における FEM

解析を用いた疲労強度評価は有益かつ必須の手段である．

しかし，従来締結部の疲労強度評価については，その形

＊二輪R&Dセンター
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状の微細さと接触状態の複雑さから評価対象部位から外さ

ざるを得ず，クランクケースのめねじ谷底部の強度評価は

エンジン実機を用いた耐久テストで評価されていた．締結

部の応力解析に関する研究（１）-（３）は多くなされているが，

製品形状全体の疲労強度評価を目的とした実用的な研究は

稀である．本研究では，締結部周辺やその内部を含む，ク

ランクケース全体での疲労強度評価技術を構築した．

２．ボルト締結部を含めたクランクケースの疲
労強度評価技術の構築および妥当性の検証

技術構築までの三つの過程を次に示す．

STEP	1:	締結部応力解析FEMモデルの構築

締結部に着目したテストピースによるめねじ谷底，およ

びめねじ抱き肉部外表面のひずみ計測と，これを模擬した

FEM モデルでの応力解析を実施し，これらの相関性を検

証することにより，締結部に対する応力解析のための高精

度なモデル化手法を構築した．

STEP	 2:	クランクケース全体の応力解析 FEMモデル

の構築

STEP	1 で構築した締結部解析モデルを組み込んだクラ

ンクケース全体の応力解析モデルを構築した．実機エンジ

ンを用いたひずみ計測を実施し，クランクケース全体の応

力分布の再現性についてモデルの妥当性を検証した．

STEP	3:	疲労安全率の算出手法の構築

エンジンの組立工程および運転時に発生する応力履歴

と，材料強度より，締結部を含むクランクケース全体の疲

労安全率を算出する手法を構築した．

2.1. 締結部周辺の応力解析モデルの構築
2.1.1. めねじ谷底の応力解析モデルの構築
締結部の特性を詳細に考慮した FEM モデルを構築し

た上でこれと等価な実測テストをおこない，それぞれの

結果を比較することにより，提案するモデルの妥当性を評

価する．FEMモデルの概要を Fig. 2に示す．モータサイ

クルの主要ボルトは M6-M12 ボルトを用いることが多い

が，精度が良いひずみ計測が困難であるため，ボルト呼び

径はφ 64 とした．また実際のボルトはらせん形状である

が，めねじ谷底部のクラックの発生に対しては，ボルトの

Fig. 1   Location of starting point of fatigue fracture at 
internal thread

リード角を持った接触により発生するリード方向の荷重

の影響は十分小さく無視できると仮定し，本研究ではねじ

形状については軸対称形状のモデルを採用した．ボルトは

鋼製で一山のおねじを持ち，めねじ側はアルミニウム製の

ブロックに七つの谷が形成され，上から四つ目の谷部にお

ねじを挿入し軸力を負荷する．部品同士が接触する部位に

ついては，おねじとめねじの接触面間での荷重と滑りの挙

動を再現するために有限すべり摩擦モデルを採用した．各

部品の形状，材料特性についてはテストピース実物からの

計測値を用いた．

めねじ谷底のひずみ計測用のテストピースの形状とひず

み計測の手順を Fig. 3に示す．最初に，テストピースを分

割した状態でめねじ谷底にひずみゲージを貼り付ける．続

いて，ボルトをめねじ部に挿入した状態で二つのボデーを

ボルトで締結する．最後に，おねじ上部に切られたねじに

ナットを締めることにより，軸力とめねじ谷底のひずみを

計測する．めねじ谷底のひずみ評価位置を Fig. 4に示す．

応力評価位置は，軸方向に対してはおねじのかかっている

谷底とその上下の谷底とし，円周方向に対しては角度違い

で三箇所とした．ひずみの計測方向は実測，FEMともに，

谷底フィレットに沿わせたボルト軸方向とした．

Fig. 2   FEM model for strain analysis at root of 
internal thread

Fig. 3   Measurement sequence for strain at root of 
internal thread
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FEM モデルでの解析結果と，実測結果のめねじ谷底の

ひずみ値を比較したものを Fig. 5に示す．実測結果より，

ボルトのおねじがかかっているめねじ部と，その上下のめ

ねじ部での応力分布，定量値ともに良い精度で一致してお

り，本研究で提案するモデルの妥当性が確認できた．

2.1.2. めねじ抱き肉外表面の応力解析精度検証
クランクケースの疲労強度を評価する上では，高軸力が

作用するボルトのめねじ谷底だけではなく，その周辺の応

力状態も精度良く再現する必要があるため，めねじ抱き肉

外表面のひずみに対する実測・シミュレーションの相関検

証を実施した．めねじ抱き肉外表面のひずみ計測用のテス

トピースを Fig. 6に示す．テストピースは三本の柱を持ち，

中央の円柱にめねじが形成されており，柱の表面に軸方向

にねじのピッチに合せた間隔でひずみゲージが貼り付けら

れている．このテストピースに対しスペーサを挟み込み，

軸力を与えることによりめねじ抱き肉外表面のひずみを計

測する．テストピースでの実験を模擬した FEMモデルの

概要を Fig. 7に示す．モデル化の手法はめねじ谷底部の応

力解析モデルと同様とした．

実測により得られためねじ抱き肉外表面のひずみ値と，

FEM モデルでの解析により得られたひずみ値の比較を
Fig. 8に示す．ねじ底部のひずみだけでなく，ねじ抱き肉

外表面のひずみ分布についても実測結果とシミュレーショ

ン結果はよく一致しており，本研究で提案するモデルの妥

当性が確認できた．

2.2. クランクケース全体の応力解析モデルの構築
2.1. 節で説明した締結部モデルをクランクケースのス

タッドボルト締付めねじ部に組み込んだ，クランクケース

全体での応力解析モデルを構築する．単気筒エンジンを対

象とした場合を例としてモデルの概要と解析の流れを Fig. 

9に示す．

Fig. 4   Measurement point for strain at root of internal 
thread

Fig. 5   Strain at root of internal thread: Measurements 
vs. FEM analysis

Fig. 6   Test piece for measurement of strain at 
external surface of bolt fastening area

Fig. 7   FEM model for strain analysis at external 
surface of bolt fastening area

Fig. 8   Strain at external surface of bolt fastening 
area: Measurements & FEM analysis results
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エンジン運転時のクランクケースには，主に（１）鋳造，

熱処理，機械加工の過程で発生する残留ひずみ，（２）エン

ジンの組立過程に発生するひずみ，（３）燃焼指圧荷重やク

ランクシャフト，トランスミッション等の各軸受反力によ

り発生するひずみ，（４）エンジンの慣性運動の支持により

エンジンマウント近傍に発生するひずみ，（５）温度分布の

不均一性や構成部品間での線膨張係数の差に起因して発生

するひずみ，などがある．今回はめねじ谷底の応力状態に

対し特に大きな影響を与える（２）（３）に着目し，荷重とし

ては，スタッドボルトの軸力，燃焼指圧，ピストンスラスト

力，クランクシャフト主軸受，およびトランスミッション

軸受の軸受荷重，一軸一次バランサの軸受荷重を考慮した．

FEM モデルを構成する部品については，評価対象であ

るクランクケースに加え，（２）（３）の荷重の授受に必要な

部品を選択し，モデルに組み込んだ．またクランクケース

の材料特性については，部品から切り出したテストピース

の引張試験により計測した応力ひずみ曲線を用いた．

荷重条件の定量的な値については，Fig. 9に示すように，

シリンダヘッド締付ボルトの軸力値と燃焼指圧については

実測値を用い，クランクシャフト，トランスミッション軸，

バランサ軸の軸受荷重については機構解析（４）により得ら

れた計算値を用いた．

ねじの詳細形状を含むエンジンアセンブリでのFEMモ

デルは要素数も多く，また接触非線形，材料非線形を考慮

した計算が必要なため，計算規模は大規模となる．このよ

うな大規模モデルでも短時間での計算を可能とするため

に，ソルバにはパラレル計算ソルバを採用した．エンジン

アセンブリモデルの解析規模と概要を Table 1に示す．大

規模な計算でありながらも，設計段階における繰り返し仕

様検討が可能な時間での解析を実現している．

解析モデルの妥当性を評価するために，エンジン組立て

時および運転時にクランクケースに発生するひずみ値の計

測をおこなった．計測に用いたエンジンの写真を Fig. 10

に示す．ひずみ計測位置は，FEM解析より得られるひずみ

分布を参考に六箇所決定した．ひずみゲージの貼り付け位

置を Fig. 11に示す．ひずみゲージの貼り付け方向は，最大

主ひずみ，または最小主ひずみが発生する方向とした．

スロットル全開，エンジン回転数 6000	 r/min で定常運

転した際の，指圧最大となるクランクアングル 16	 deg で

の，各点でのひずみ計算結果と，ひずみ測定結果の相関を
Fig. 12に示す．ここで示したひずみ値は，軸力の影響によ

り発生するひずみと，指圧荷重や各軸受荷重の影響により

エンジン運転時に発生するひずみの和である．実測のひず

みデータについては，指圧のサイクル変動の影響を排除す

るために 10 サイクル分のひずみ測定結果を平均化した．

Fig. 9   Stress analysis model for entire crankcase

Table 1   Scale of FEM stress analysis model for 
entire crankcase

Fig. 10   Engine used to measure strain when assembled 
and under operating conditions

Fig. 11   Locations for attachment of strain gauges

Fig. 12   Strain at points of attachment of gauges on 
crankcase: Measurements and FEM analysis 
results
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FEM モデルによる解析結果と実測結果を比較すると，

エンジン組立て時，運転時ともに大きな引張荷重の作用す

る ch.5 が両結果ともに応力最大部位となった．ch.6 につ

いてはスタッドボルトのかかり位置よりヘッド側にひずみ

ゲージを貼り付けたため，応力値は高い圧縮応力を示す結

果となった．その他 ch.1 － 4 については，燃焼指圧とクラ

ンクシャフト主軸受の軸受荷重の引張内力の範囲内となる

ため，燃焼タイミングに同期して引張ひずみが発生する結

果となった．

実測とシミュレーションの結果を比較すると，定性的，

定量的に高い相関性があることが確認され，エンジンアセ

ンブリFEMモデルの妥当性が検証された．

2.3. 疲労安全率の算出と疲労強度評価
クランクケースの疲労強度の評価をおこなうためには，

一荷重状態に対する応力値ではなく，エンジン運転時にお

ける応力の変動と，材料の疲労強度特性を考慮した疲労評

価が必要である．

本研究では，複数のクランクアングルでの静的応力解析

の結果をもとに，平均応力，応力振幅を算出し，強度判定

指標として修正グッドマンの疲労限度線図を用いることで

疲労安全率を算出する疲労強度評価方法を採用した．疲労

安全率算出までの流れを Fig. 13に示す．

一定速度での耐久試験を想定する場合を例にとると，ク

ランクケースの疲労強度に影響を与える特徴的な応力状態

として，（１）燃焼指圧ピークでの荷重状態，（２）ピストン

が吸気前上死点にあり，レシプロ系の上死点側慣性力が最

大となる荷重状態，（３）ピストンが上下死点の中心近くに

あり，クランクシャフト主軸受荷重が最小となる状態，の３

条件での応力解析を実施し，これらの解析結果に対し一連

の疲労計算処理をおこなうことでクランクケース FEMモ

デルのすべてのノードにおける疲労安全率が算出される．

この処理により Fig. 13に示すようにクランクケース各

部の疲労安全率や応力分布が可視化され，強度判断が容易

になるのみならず，強度が不足している場合や，軽量化す

る際の形状検討の材料としての活用も可能となる．

３．本技術の製品開発への適用例

本解析手法を用いて，めねじ谷底部の強度検討をおこ

なった事例を二例紹介する．

3.1. 先端穴あきスタッドボルトによるめねじ谷底ク
ラックの防止

めねじ谷底部の疲労強度を向上させる工夫として Fig. 

14に示すようなボルト先端の中空化があり，実際にクラ

ンクケースの疲労強度が向上することが耐久テストにて確

認されている．ボルト先端の中空形状の有無以外はすべて

同条件として，中空形状の効果を調査する解析をおこなっ

た．単気筒エンジンの一本のヘッド締付ボルトに着目し，

めねじ谷底部分での平均応力，応力振幅の状態をめねじ谷

底一周にわたって疲労限度線図上にプロットしたものを
Fig. 15に示す．中空ボルトを採用することで，めねじ谷底

部の平均応力，振幅応力が低減されていることがわかる．

中空ボルトの効果については，従来は実験的な効果のみが

確認されていたが，本技術を用いることで，効果の定量的

な評価が可能となった．

Fig. 13   Method of calculation of safety factor

Fig. 14   Form of hollow cylinder at tip of bolt

Fig. 15   Reduction of stress at root of internal thread 
using bolt with hollow cylinder at tip
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3.2. クランクケースの形状変更によるめねじ谷底ク
ラックの防止

ボルトの形状変更だけでなく，クランクケースのスタッ

ドボルト周辺部の形状を工夫することにより，めねじ谷底

部の疲労強度を向上させた一例を示す．スタッドボルト近

傍の形状が異なるクランクケースＡ，Ｂに対する応力解析

をおこない，めねじ谷底部の疲労強度を比較した．耐久テ

ストの結果より，クランクケースＢは，クランクケースＡ

に対し高い疲労強度を有することが明らかになっている．

軸力や軸受荷重については同じ条件を用いてクランク

ケースＡ，Ｂを組み込んだエンジンアセンブリモデルの

応力計算および疲労評価処理を実施し，ねじ底部一周にわ

たって平均応力と振幅応力をプロットしたグラフを Fig. 

16に示す．クランクケースＡに対し，クランクケースＢの

ねじ底部の平均応力，振幅応力は低減されており，その効

果は中空ボルトを用いた場合よりも大きい結果となった．

スタッドボルト締結部周辺形状の設計段階での工夫は，設

計自由度も大きく，またコストや質量の増加もないため，

効率的であるといえる．

以上の例が示すように，本技術の確立により，軽さと必

要十分な疲労強度を持つクランクケースの効率的な設計が

可能となった．

４．結論

（１）	シリンダヘッド締付ボルトやクランクシャフト軸受

部締付ボルトのめねじ谷底部の疲労強度の評価が可

能な，クランクケース全体に対する疲労強度評価技術

を構築した．

（２）	設計段階におけるめねじ谷底部を含むクランクケー

スの定量的な強度評価が可能となったことで，構造や

形状の工夫により質量増加とコスト増加を抑え，かつ

効率的なクランクケースの設計が可能となった．
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by changing form around bolt fastening area
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論文

サイレンサ排水異音メカニズムの研究
Study of Mechanism of Silencer Drainage Noise

松　田　　　修＊	 徳　永　道　広＊

Osamu MATSUDA Michihiro TOKUNAGA

要　　旨

アイドリング時に排気口から発生する，サイレンサ内部

に溜まった凝縮水に起因する異音は，車両の商品性を低下

させる要因となっている．異音の発生メカニズムの解明と

防止検討を，サイレンサを模擬した可視化実験と１次元モ

デルの予測計算によりおこなった．その結果，排水異音は

エンジンからの脈動圧と排気管の内部共鳴が要因となり，

アウトレットパイプ内の粒子速度が最大となる箇所で水の

膜が発生し管が閉塞した後，この水の膜が下流へ移動し，

破裂する際に発生していることがわかった．

また，異音防止のためにアイドリング時の排水性をよく

するには，水の膜前後圧力差⊿ Pを大きくとることが有効

である．

ABSTRACT

Noise occurring at the exhaust outlet during idling 
and originating in condensate water accumulating in 
the silencer reduces the commercial appeal of vehicles. 
Visualization tests reproducing a silencer and predictive 
calculations based on a one-dimensional model were 
conducted in order to elucidate the mechanism of 
occurrence of this noise and study measures to prevent 
it. The results showed that pulsative pressure from the 
engine and the internal resonance of the exhaust pipes 
were factors in drainage noise, and the noise occurred 
when water films that had been generated and blocked 
the outlet pipe in areas in which the particle velocity 
was highest migrated downstream and broke up.

In addition, in order to prevent drainage noise, 
increasing the pressure differential before and after 
the formation of the water film, DP, is an effective 
measure in increasing drainage performance during 
idling.

１．まえがき

自動車の排気システムは，エンジンの燃焼ガスにより高

温になるが，排気ガスが排出方向に進むにつれ，外気によ

り冷却されることで，激しいサーマルショック条件下とな

る．そのため温度の変化が要因となってさまざまな異音が

生じることがある．異音は自動車の商品性を低下させる要

因であるため，改善が求められている．

排気系で発生する異音の一つに，サイレンサ排水異音が

ある．排水異音とは，ガソリンに含まれる水素成分が空気

中の酸素と結合することにより水蒸気化し，サイレンサ内

で冷却されることで凝縮水（以後，水と呼ぶ）化し，その水

と排気ガスの流れに起因して発生する異音のことである．

このような気体と液体が混ざり合った流れ場を気液二

相流と呼び，ボイラーをはじめとする工業機器，設備に関

する多くの研究がなされている（１）．清水らは（２），用水や排

水システムなどで用いられているサイフォン管内で，水と

空気が混合した際の砕波発生のメカニズムを明らかにし

ている．これらの研究は，液体の輸送を主とした際の事象

解明である．一方，自動車用排気管は，長時間のアイドリ

ング保持などの条件下でサイレンサに多量の水が溜まり，

気液二相流状態となるが，熱，気流，エンジンからの脈動

圧が複雑に絡み合った現象であるため，理論的な解析が難

しく，主に経験にもとづいたトラブルシュートがおこなわ

れてきた．しかしながら近年，低排圧化によりサイレンサ

内に水が滞水しやすく，排水異音の発生状況はより厳しく

なっている．

本研究では，実験により水の挙動を把握することで排水

異音が発生するメカニズムの解明をおこなった．また，１

次元モデルの予測計算を実施し，排水異音の防止検討をお

こなったので，その内容について報告する．

＊四輪R&Dセンター

https://doi.org/10.69239/hondatechnicalreview.2010_22_2_30



－ 209 －

サイレンサ排水異音メカニズムの研究

２．排水異音発生メカニズム

2.1. 排水異音現象
排水異音は常に発生する事象ではなく，特定の条件下に

おいてのみ発生する現象である．先ずその特徴を把握し，

水の挙動を可視化する．

2.1.1. 排水異音の特徴
サイレンサに溜まる水は多くなればなるほど重量が増

し，錆，排気系部品強度の観点からは好ましくない．その

ため，サイレンサに滞留する水の量を減らすために積極的

に排水させるレイアウトを採用している．しかしながら，

アイドリング状態においては，排気圧力が低くサイレンサ

内に水が多く溜まりやすい条件となる．特に，長時間アイ

ドリング状態を維持し，サイレンサに水が溜まり続けた時

に，排気口から排水異音が生じる頻度が高まる．Fig. 1に

排水異音が発生するまでのプロセスを示す．Fig. 1 (A)と	
(B)のように，溜まり続けた水がアウトレットパイプ内に

浸入した時，テールパイプ出口からすぐに排水されると異

音は発生しづらいが，テールパイプ出口から排水されない

場合は，排水異音の発生する可能性が高くなる．また排水

異音は，ゲロゲロといった擬音語で表現される間欠的な異

音であり，商品性を害する音質である．Fig. 2に排水異音

が発生していない時と発生した時の周波数分析結果を示

Fig. 1   Occurrence conditions of drainage noise

す．低周波から主に 1.5	 kHz までの周波数成分が励起され

排水異音となっていることがわかる．

2.1.2. 排水異音発生時における水の挙動
Fig. 1 (A)の状態において，排水異音が生じている際の

水の挙動を確認するために，排水異音が発生したサイレン

サを，透明なアクリル板を用いて可視化した（Fig. 3）.

その結果を Fig. 4に示す．排水異音が発生している時

の水の挙動は，アウトレットパイプ入り口付近に生じた噴

水により水の膜が生成され，その水の膜が破裂しながら下

流へ移動する現象が繰り返されていることがわかった．ま

た，この水の膜が破裂した時に異音が発生していることを

確認した．
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2.2. 排水異音を引き起こす水の挙動解析
2.2.1. 入力因子の特定
排水異音が発生する際の入力は排気圧力であるが，排気

圧力は変動成分と定常成分から成る．それらの成分のうち

どちらの成分が排水異音発生にあたり主要因であるかを検

証するため，Fig. 5に示すように，定常成分にはブロワを

入力とし，変動成分はスピーカによる圧力変動を入力とし

て与え，水の挙動と排水異音発生有無を確認した．

その結果，Fig. 6に示すように定常成分入力では水の波

立ちは生じたが排水異音は発生せず，変動成分入力の時，

アウトレットパイプ入り口近くにおいて 22	Hz で噴水が生

じ，管の閉塞現象と排水異音の発生が確認された．

2.2.2. 直管モデル内部の水の挙動
圧力成分を切り分けるテストにおいて，特定の周波数		

（22	Hz）の変動成分入力時に排水異音が発生したことから，

排水異音の発生には周波数依存性があることが確認され

た．管の共鳴と噴水については，クント管という管内の気

柱共鳴に関する実験が昔から知られている．辰野（３）は実験

にて音圧の低い箇所で噴水が生じることを立証した．これ

は，粒子速度の高いところで管の中に入れた水が噴水のよ

うに持ち上げられることを意味する．これらを確認するた

め，Fig. 7に示すφ 41 × 5000	mm の透明なアクリルパイ

プに音響粒子速度プローブを用い，スピーカで入力を与え

た時の１次共鳴 33	Hz と２次共鳴 66	 Hz 時の管内音圧と

粒子速度を測定した．また，管に水を入れ，28	Hz，56	Hz

の時の水の挙動についても確認した．この時の共鳴周波数

が粒子速度を測定したときに対し低下したのは，管に入れ

た水が漏れないようにするため，管端を上方に曲げた管を

追加したためである．

Fig. 4   Visualization of water behavior when drainage 
noise occurred

Fig. 5   Separation of influence of input components 
on drainage noise
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Fig. 6   Results of separation of input components
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Fig. 7   Simple straight pipe model
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Fig. 8に管内の圧力，粒子速度測定結果と，Fig. 9に水の

挙動確認結果を示す．28	Hz では粒子速度の高い管の両端

付近で噴水が生じ，管の軸方向に揺れながら移動し噴水が

掃滅するという挙動が繰り返された．56	 Hz でも，粒子速

度の高い管の中央付近で，管軸方向に揺れながら噴水が生

じた．

これらの実験の結果より，管内の粒子速度が高いところ

で水が持ち上げられ噴水となり，管が閉塞することが明確

となった .

2.2.3. 実機モデルによる検証
直管モデルでは粒子速度の高い箇所にて水の噴水や閉塞

が生じることが確認されたが，複雑な構造のサイレンサに

おいても，粒子速度の高い箇所で水が閉塞するのかを調べ

るため，実機構造のサイレンサをスピーカで加振した．粒

子速度測定箇所を Fig. 10に示す．測定点A，B，Cはアウ

トレットパイプ内を，測定点 D，E はサイレンサの内部と

した．
Fig. 11に入力 90	dB，サイレンサの共鳴周波数 30	Hz 時

の粒子速度測定結果を示す．この結果より，実機の閉塞が

生じた箇所（Fig. 10 A点）と粒子速度が最大となる箇所が

一致しており，実機サイレンサで排水異音が発生している

状態においても，粒子速度が最大となる箇所にて水が噴水

となり閉塞が起きていることがわかった．このことから，

排水異音の発生原因として以下のことが明確になった．

サイレンサの共鳴周波数において粒子速度が最大値とな

る部位に水があると噴水が生じ，その水の膜で排気管が閉

塞した後，異音の発生に至る．

Fig. 8   Measurements of pressure and particle velocity 
in straight pipe

Fig. 9   Water behavior in straight pipe
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Fig. 10   Measurement points in silencer

Fig. 11   Measurements results for particle velocity in 
silencer

３．排水異音の防止検討

２章で示した排水異音の発生メカニズムから，異音の防

止対応として，次の３手法が考えられる．

（１）	サイレンサの共鳴周波数をエンジンのアイドリング

回転域より外す
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（２）	粒子速度を小さくする

（３）	サイレンサに溜まる水の量を減らす

	 （水がなければ排水異音は発生しない）

（１）の低周波の共鳴周波数を変更するには，排気システ

ムの長さや消音器の容量を大きく変えなければならず，現

実的には難しいことがわかっている．（２）の具体的手法と

しては，サイレンサ内部のアウトレットパイプで粒子速度

の最も高い箇所付近に穴を追加し，粒子速度を落とすとい

う手法をすでに用いている．（３）については，溜まる水の

量が減れば，排水異音防止に加え錆や強度の観点からも優

位性がある．そのため，この章では，Fig. 1 (B)の状態のサ

イレンサに溜まった水をテールパイプ出口から排水させる

メカニズムとその予測手法について，実験により証明をお

こなった内容を述べる．

3.1. 排水性能の予測
排水性能の影響因子を確認するため，Fig. 12に示すテス

トモデルを用いて水の挙動可視化と，図中に示す位置での

圧力測定をおこなった．エンジンは直列４気筒を用い，ア

イドリング状態で使用した．このテスト結果から，水の膜

が大きく移動し排水する時，アウトレットパイプの圧力差

（⊿ P：P1-P2）の正圧ピークが瞬間的に大きくなっているこ

とが確認された（Fig. 13○箇所）．また，サイレンサの上流

側にバイパス管を設け，その管径を変化させることでサイ

レンサアウトレットパイプ内の圧力差⊿ Pを変化させ，サ

イレンサ内に溜まった水の量を測定した．Fig. 14に圧力差

⊿ Pの正圧ピーク平均値とサイレンサに溜まった水の量を

示す．この結果より，⊿ Pのピーク値が大きいほどサイレ

ンサに溜まる水の量が減少することがわかった．

これらのことより，水の膜が下流に移動しテールパイプ

より排水されたのは，アウトレットパイプ内の脈動圧変動

成分に瞬間的な非定常成分が加わり，圧力差⊿ Pが大きく

なったためと推察する．

サイレンサ内に溜まる水の量が少なくなると排水異音は

発生しなくなることから，アイドリング状態でサイレンサ

に溜まる水の量を予測する物理モデルの定式化とその実験

での検証を実施し，排水性能を良くする対策指針の検討を

おこなった．

3.1.1. 排水モデル構築と定式化
気体と液体の混在する気液二相流体の気液界面の挙動は

複雑な様相を呈すため，理論解析で正確に予測することは

難しい．近年では，MAC法，VOF法，CIP 法などによるナ

ビエストークスの数値解法や高速度カメラでの可視化実験

による現象解明が報告されている（２）．

排水異音を予測するためには気液界面の挙動を計算する

必要があるが，水の膜の移動量に限定した場合はもっと簡

単なモデルが適用できる可能性がある．筆者は前記の実験

結果から，水の膜が移動するときには必ず⊿ Pが上昇する

ことに着目し，管内で閉塞した水の膜と排気ガスの流れの

二つのモデルで説明できると考え，その定式化を試みる．

まず，水が排出されるモデルとしては，閉塞した水の膜

がその前後の圧力差⊿ Pによって管内から押し出される力

学モデルを考える．すなわち，Fig. 15に示すように，水の

膜を内径 d，質量 mとし，この膜に力 Fが働いたときの膜

の移動速度を Vf，管内を移動したときの距離 L，その時の

高さを Hとする．膜に働く力 Fは，膜前後の圧力差⊿ Pに

管の面積 Sをかけたものに等しい．

Entrance pressure 
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Fig. 12   Test model for study of drainage noise and 
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Fig. 13   Difference in pressure in outlet pipe
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Fig. 15   Model of water film Fig. 16   Model of gas flow

水の膜の移動速度 Vfは運動方程式から

· P · S · tVf = 

= (P1 – P2) · S

= Fm · dVf

dt

1
m

	 （１）

となる．⊿ Pは水の膜前後圧力差である．またエネルギー

保存則から，重力加速度 g，管路摩擦損失を⊿ H，管摩擦抵

抗係数をλとすると，式（１）で求めた速度により

H =          · Vf
2 – H

· m · Vf
2 = m · g · H + m · g · H1

2
1

2g

=          · Vf
2 –    ·      ·λ1

2g
L
d

Vf
2

2g

	 （２）

となり，閉塞した水の膜がアウトレットパイプ内を駆け上

がることのできる高さ Hが求まる．ここで，⊿ Hはダル

シーワイスバッハの式と呼ばれ，以下を用いた．これは摩

擦損失が，流速に大きく影響することを意味する．

H =     ·      ·λ L
d

Vf
2

2g
	 （３）

次に，ガスの流れについては Fig. 16に示す静止流体中

に微小な圧力波が伝播する流体モデルを用いた．

静止流体中に X軸の負の方向に圧力波が伝播すること

を考えると，波面の通過によって圧力が dP , 密度が dρだ

け変化する．圧縮波を外から観察し運動している圧縮波を

解析するのは困難なので，圧縮波に乗って速度 aで移動す

る観測者を考えると，波面を通過する流れの速度は aから
a-duに減少し，圧力は Pから P+dP，密度はρからρ+dρへ

増加する．ここで運動量の保存則を適用するため，波面を

囲む検査体積を考え，この検査体積に働く力を左辺に，運

動量の出入りを右辺にすると，圧力変化量は

Outlet pipeWater film
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P = P1 – P2

Diameter: d
Area: S
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H
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S · [P – (P + dP)] =    · a · S · [(a – du) – a]ρ

dP =    · a · duρ
	 （４）

となる．ここで，アウトレットパイプが水の膜により閉塞

し，速度 uのガスが瞬間的に塞き止められ静止すると仮定

すると，速度変化 duは

du = u – 0
= u 	 （５）

となるので，式（４）と式（５）から，管が閉塞した時の水の

膜前後の圧力差⊿ Pは以下となる．

P =     · a · uρ 	 （６）

これは，水撃現象における圧力上昇として知られている（４）．

また，ガスの流速 uは次式で求まる．

u =
Q
S
	 （７）

Qは体積流量であり，主にエンジン排気量で求まる．

3.1.2. 排水モデルの検証
アウトレットパイプ内部で閉塞した水の膜前後の圧力

差⊿ Pとガス流速はそれぞれ式（６）と（７）で得られる．

この計算値と実験値を比較したものを Fig. 17に示す．ガ

ス流速の測定にはピトー管を用いた．また，この圧力差

⊿ Pを用いて，式（１）と（２）から，水の膜がアウトレッ

トパイプ内を上昇できる高さを算出し，実験値と比較し

た結果を Fig. 18に示す．実験値は Fig. 12のモデルにお

いて径が異なる３種類のアウトレットパイプを用い，サ

イレンサの角度を６度ずつ変更しテストをおこなった．

そして実験画像より水の膜が移動した高さを求めた．こ

こで計算条件には，密度ρ :1.164	 kg/m3，音速 a：348.9	
m / s，膜の質量 m：0.005	 k g（実験中測定した質量），摩
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Fig. 17   Relation between u (gas velocity) and ⊿P
(pressure difference in outlet pipe)

Fig. 18   Relation between ⊿P (Pressure difference) 
and H (height reached by water film)

擦係数λ：0.027，⊿ t：0.038	 s（アイドリング回転数 800	
rpm は爆発２次成分が 26.6	 Hz であり，その１回の爆発

時間）とした．摩擦係数は管内面が滑らかであり，レイノ

ルズ数が 105 より小さいため，ブラジウスの式（５）を用い

算出した．

3.2. 考察
Fig. 17のガス流速と圧力差⊿ Pの実験値２点は，計算

値とよく一致している．	
Fig. 18からは，アウトレット径が小さいほど圧力差⊿ P

が大きく，水の膜が移動できる高さ Hも大きくなることが

わかる．同じパイプ径でも異なった⊿Pとなっているのは，

水の膜の生成が不安定な気液界面現象にもとづいているた

め，水の膜の厚さにばらつきが生じたためと考えられる．

しかしながら，⊿ Pと Hの関係については，計算式との良

好な相関性が保たれている．

前章で作成した単純モデルの計算結果により実用的な精

度で水膜の上昇高さ，すなわち，排水能力が表現できるこ

とが確認できた．

排水性能を高める指針としては，ガス流速はエンジン

の排出ガス量やアウトレットパイプ径で決まるため，ま

ずは排気口音や排気ガス流れによる圧力損失の観点から

パイプ径を適切な値に決める．その上で，アウトレット

パイプの出入り口間の高さを，サイレンサに溜まる水の

量を考慮しながら水の膜の上昇できる高さ以下に設定す

ることが有効である．

４．まとめ

サイレンサ排水異音の発生メカニズム解明と発生予測を

するため，サイレンサ内部の可視化と排気管内圧力測定お

よび１次元モデルの予測計算により以下の結論を得た．

（１）	排水異音はエンジン稼動時の脈動圧と，排気系の共鳴

が要因となり，主にアイドリング時に発生する．

（２）	排気管の水による閉塞は，管内における粒子速度の最

大箇所で生じる．

（３）	排気管を閉塞した水の膜は，破裂しながら下流へ移動

することを繰り返し，水の膜が破裂する際に排水異音

は発生する．

（４）	アウトレットパイプ内での水膜による閉塞前後圧力

差⊿ Pが大きいほど水の膜は下流へと移動し，排水性

能が向上するため，排水異音対策に有効であることが

確認された．

参考文献

（１）	日本機械学会編 : 改訂　気液二相流技術ハンドブッ

ク，コロナ社，604p.(2006)

（２）	清水文雄：サイフォン管における気液二層流の流動解

析，第 18 回数値流体力学シンポジウム，C7-4(2004)

（３）	辰野正和：クント管内での噴水の形成，九州大学応用

力学研究所所報，第 128 号，p.31-36(2005)

（４）	松尾一泰：圧縮性流体力学，理工学社，p.29-31(1998)

（５）	西川進栄，平岡克己：流体力学，培風館，p.105(1998)

■著　者■

松 田　 修 徳 永 道 広



本田技術研究所　論文委員会

委員長	 川口　祐治	 四輪 R&Dセンター
副委員長	 水村　　榮	 二輪 R&Dセンター
委員	 山下　　剛	 四輪 R&Dセンター
	 漆山　雄太	 四輪 R&Dセンター
	 佐藤　俊彦	 四輪 R&Dセンター
	 加藤　幹夫	 二輪 R&Dセンター
	 馬場　雅之	 二輪 R&Dセンター
	 塩見　和之	 汎用 R&Dセンター
	 永野　敬二	 汎用 R&Dセンター
	 藤平　　徹	 基礎技術研究センター
	 金古　　章	 基礎技術研究センター
	 大塚　裕也	 航空機エンジンR&Dセンター
事務局	 友永　久人		 四輪 R&Dセンター
	 白木　晶子	 四輪 R&Dセンター
	 小泉　伸一	 二輪 R&Dセンター
	 杉本　康弘	 汎用 R&Dセンター
	 田中　公俊	 基礎技術研究センター

編集協力	 二輪 R&Dセンター論文委員会
	 汎用 R&Dセンター論文委員会
	 四輪 R&Dセンター論文委員会
	 基礎技術研究センター論文委員会
	 航空機エンジンR&Dセンター論文委員会
	 HRA論文委員会
	 （HRA	Technology	Introduction	Planning	Committee）

編集後記

2010 年９月１日　　Vol.22		No.2

Honda	R&D	Technical	Review ©2010	株式会社	本田技術研究所（禁無断転載）

発行所　株式会社		本田技術研究所

発行人　川　　鍋　　智　　彦

編集人　本田技術研究所　論文委員会

事務局　〒321-3393		栃木県芳賀郡芳賀町下高根沢4630 番地
　　　　株式会社		本田技術研究所		四輪 R&Dセンター
　　　　企画室		第４ブロック
　　　　TEL	028-687-2023　FAX	028-677-7854

印刷所　〒351-0024		埼玉県朝霞市泉水2-8-21
　　　　協永堂印刷株式会社

Honda	R&D	Technical	 Review の歴史を振り返りた
い．Honda	R&D	Technical	 Review は，社内技報の必要
性を感じていた照井一郎氏，奈良坂伸氏などの諸先輩
の多大な努力のもと，1989 年に創刊された．多くの企
業が研究成果をまとめた社内技報を有する中で，Honda
でも技術論文をこのような形で発表することの価値を
見出し，風土を創り上げることが若手の技術者，将来
の研究所に不可欠であるという強い信念があった．そ
のため，「国際的に本当に創造的な技術者として『一
流の証』をする場として・・・」と示されるように，他社
の技報とは一線をかくする技術の粋を集めることを基
本としていた．その後，年２回の発行，大判化，カラー
化，英語版の発行など，	 20 余年を経て，Honda	 R&D	
Technical	Review は大きく進化してきた．今後とも，創
刊時の想いだけは常に心に刻みつつ，本誌を発展させ
ていって欲しい．

（加藤）

Honda	 R&D は 2010 年7 月に創立50 周年を迎えま
した．その歴史の中でHonda	R&D	Technical	 Review	
は 1989 年に創刊され 22 年間のHonda の技術の歩みを
記してきました．この間，Vol.11 からはNo.1，No.2 の
年２回の発行にして，先進技術に関する論文をタイム
リーに掲載できるようにしました．私は 1996 年 Vol.8
から 2010 年 Vol.22	No.2 まで編集を担当させていただ
き，「読みやすく，理解しやすく，誤解されない」という
ことを念頭に，執筆された原稿に修正提案をさせてい
ただいたこともありました．皆さん，原稿を書き上げて
数日過ぎてから推敲してください．このとき，声に出し
読み返すことで自然な日本語（英語）になっているかが
少なからずわかります．文章の作成には基本的なルー
ルがあります．「理科系の作文技術（中公新書）木下是雄
著」を一読されることをお勧めします．

（小泉）
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