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アルミニウム合金製コネクティングロッドを有する
汎用エンジン往復部の部品形状最適化の研究

Study of Optimization of Reciprocating Parts for General-purpose Engine with Aluminum-alloy 

Connecting Rods
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要　　旨

汎用エンジン往復部は，アルミニウム合金製のコネク

ティングロッドを採用しているため，鉄製に対し材料強度

で不利となる．また運転条件については，比較的低い回転

数を保ちながら，高い負荷率で使用される場合が多く，燃

焼圧に対する強度，耐久性が要求される．そのためエンジ

ン往復部の軽量化と強度の維持を両立するためには，各部

品の剛性バランスが重要である．本研究では，往復部部品

の形状パラメータを検討する構造最適化システムを構築

し，軽量化と強度維持を両立する形状を検証した．計算の

結果，コネクティングロッドの円環応力はピストンピン変

位に起因することが導出され，軽量化と強度を両立するた

めには，ピストンピンの小径化とコネクティングロッド小

端円幹部の厚肉化が有効であることが明らかになった．こ

れより，各部発生応力は量産形状と同等以下にしつつ，ピ

ストンピンの単体質量を -20% とする形状の組み合わせを

見出した．また軽量化された形状にて実験をおこない，こ

の最適化システムの有効性を実証した．

ABSTRACT

The connecting rods employed in the reciprocating 
parts of general-purpose engines are manufactured 
from aluminum alloy, and therefore display lower 
material strength than steel connecting rods. In terms 
of operating conditions, general-purpose engines are 
frequently operated under high load while being held 
at a comparatively low engine speed, necessitating 
strength and durability in relation to combustion 
pressure. Realizing a balance between the rigidity of 
each part is an important factor in reconciling the 
achievement of weight reduction in the reciprocating 
parts while also maintaining strength. The research 
d i scussed in th i s paper deve loped a s t ruc ture 
optimization system to examine shape parameters for 
reciprocating parts, and studied shapes that would 
balance the reduction of weight with the maintaining 
of strength. It was shown from calculation results 
that the annular stress of a connecting rod originates 
in piston pin displacement, and in order to achieve 
both weight reduction and strength retention, results 
confirmed that reducing the diameter of the piston pin 
and the formation of thick walls of connecting rod 
small-end annular sections are effective. This realizes 
a combination of shapes in which the stress generated 
on each part is equivalent to or lower than the stress 
generated on the mass-production shape, while 
reducing the mass of the piston pins by 20%. Tests 
were conducted on the reduced-weight shapes, and the 
effectiveness of this optimization system was verified.

１．はじめに

小型汎用エンジンは建設機械，農業機械，産業機械など

可搬性や搭載性の自由度が求められるため軽量かつコンパ

クトであることが重要である．また運転条件については，

比較的低い回転数を保ちながら，高い負荷率で使用される

場合が多く，慣性力よりも燃焼圧に対する強度，耐久性が

要求される．

過去に軽量コンパクト化を実現するため，さまざまな取

り組みが施されてきた（１）-（３）．

汎用エンジンとして最も一般的な火花点火式ガソリンエ

ンジンの往復部部品のうちピストン，コネクティングロッ

ドはアルミニウム合金製，ピストンピンは鉄製であり，フ

ルフロート構造となっている．コネクティングロッドにア

ルミニウム合金を使用している理由として，軽量化が挙げ

られる．次に，軸受け部品が不要となり部品点数削減でき
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ること，生産性の高さなどから，低コスト化に効果が高い．

さらにアルミニウム合金製コネクティングロッドは大端部

を別体のキャップ構造としているため，部品交換が容易に

おこなえ，メンテナンス性能に優れている．新興国のユー

ザはみずから部品交換をおこなう頻度が高く，メンテナン

スが容易であることは商品性の向上に大きく寄与する．こ

のような理由から，汎用エンジンのニーズを高い次元で満

足させるため，主運動部にアルミニウム合金製コネクティ

ングロッドが多く採用されてきた．

コネクティングロッドに用いるアルミニウム合金は，鉄

鋼材料に比べ強度が低いためピストンピン周辺の軽量化

設計には詳細な強度検討が必要となる．例えば，比重の重

いピストンピンを減量することが軽量化に効果的だが，ピ

ストンピンの肉厚を薄くすると，燃焼圧によりピストンピ

ン円環のつぶれ変形が増加する．これによりピストンピン

変形に連動して，ピストンのピン穴周辺応力およびコネク

ティングロッド小端部の応力が増加する．このようなこと

から往復部の軽量化と強度維持はトレードオフの関係にあ

ることが分かっている．このため，コネクティングロッド

小端およびピストンボス周辺の設計には FEM による構造

解析が活用され，試作前段階で強度判定をおこない図面の

精度向上を図っている．

従来の検討方法は，3D モデルを作成し，構造解析後に

強度判定していた．しかし最適形状の検討には，多数の形

状違いのモデルを計算するため，多大な時間を必要とする

ことが課題であった．近年このような検討に対し，CAE 解

析と最適化ツールとの連携が注目されており，さまざまな

開発プロセスの中で活用されている（４），（５）．そこで本研究

では，汎用エンジンの往復部部品における強度を維持しつ

つ軽量化を達成する各部形状を計算により見出し，実験に

より実証することを目的とし研究をおこなった．

２．形状最適化システムの概要

2.1. 往復部の構造解析条件
一般的に往復部部品としてのコネクティングロッドの強

度評価はピストンピン穴周辺以外にも棹部の座屈強度や曲

げ強度なども含まれる．アルミニウム合金をコネクティン

グロッドに用いる場合，その低い材料強度を補うために，

棹部の断面積を大きくして応力を低下させる．このためア

ルミニウム合金で作られるコネクティングロッドの棹部は

十分剛性を有する傾向にあり，座屈強度や曲げ強度が課題

になる場合が少ない．このような背景から本研究では，コ

ネクティングロッド小端のピストンピン穴周辺強度に着目

し構造解析条件を設定した．条件の詳細を Fig. 1 に示す．

コネクティングロッド強度は小端穴周りにのみに着目し

たため，棹部は大小端距離の中央でカットした．カット面

の拘束は z 方向のみを拘束し，xy 平面方向の変形は許容す

Fig. 1   Conditions for analysis

る条件とした．また変形の対象性と計算時間短縮のため，

各部品は 1/2 カットモデルとしてアセンブリ構成とした．

荷重条件ならびに部品間の接触条件は，過去に報告された

解析事例（６）を参考にギャップ要素を用いて再現した．構造

解析に用いた材料データを Table 1 に示す．

応力の評価部位を，Fig. 2 に示す．ピストン，コンロッド

小端の２箇所ずつで計４箇所とし，これまでの構造解析や

実験結果から，高い応力が発生する部位を選んだ．また各

部応力とピストンピン剛性の関係を明らかにするため，ピ

ストンピンの変形についても評価した．ピストンピンに発

生する応力は高いものの，ピストンやコネクティングロッ

Constrain

Combustion pressure

z

x

y

Chamfer section

Contact section

Chamfer section

Contact section

Part Piston Piston pin Connecting rod

Heat treatment

Material

T7

JIS AC8B equivalent

Carburizing

SCM420

T6

JIS ADC12 equivalent

Specific gravity 2.76 7.83 2.70

Young’s modulus 75 GPa 204 GPa 72 GPa

Fatigue strength
at room temperature 120 MPa 600 MPa 100 MPa

Fatigue strength
at 150°C 115 MPa 600 MPa 95 MPa

Fig. 2   Stress evaluation points

Table 1   Material specifications
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ドはピストンピンに比べ材料疲労強度が低いため，ピスト

ンピンは本件の評価部位としなかった．

４箇所の応力評価部位に対して，影響を及ぼす寸法パラ

メータ九つを Fig. 3 に示す．これら寸法の変更に応じて，

自動で 3D 形状が追従するパラメトリックモデルを作成し

た．寸法の変更幅は，形状の制約条件および量産性を考慮

し，適切な範囲で可変とした．また九つの寸法のうち，(e)

は長さを 8% 短縮させた形状を検討初期形状として固定し

た．過去の検討から，(e) の長さを短縮することは強度低下

することなく質量の低減に効果があることが既知であっ

た．このため寸法変化の自由度を減らすことで，計算コス

トの低減を図った．この変更により，質量で量産比 -1.3%

となった．

2.2. 最適化アルゴリズム
本検討では，４箇所の評価部位における発生応力を量

産形状と同等以下にしながら，質量最小化を目的とした．

使用した最適化アルゴリズムと計算条件は以下のとおり

である．

実験計画法：一様乱数法

初期世代数：36

応答曲面：Kliging

最適化アルゴリズム：MOGA- Ⅱ

進化世代：30

計算により得られた解の候補から，全４点の応力を目標

値以下としながら最も軽量なモデルを最適解とした．具体

的な内容については，次章に記す．

各工程で用いたソフトウェアは，構造解析ならびにパラ

メトリックモデルの作成については CATIA	V5	を用いた．

最適化アルゴリズムの実行からデータ処理までは汎用最適

化ツールである modeFRONTIER を用いた．

３．解析結果

第２章の解析手法を用いて，排気量 200	 cm3 クラスの汎

用エンジンを対象に往復部の形状最適化を実施した．供試

エンジンの諸元を Table 2 に記載する．

3.1. 応力発生メカニズム
燃焼圧荷重時の各部応力を Fig. 4 に示す．ピストン，コ

ネクティングロッドいずれも，前述の面取り部と接触部に

高い応力が発生することを確認した．この二つの応力の評

価方法について述べる．まず面取り部はピストン，コネク

ティングロッドともに Fig. 5 に示すように円周方向の引

張応力が支配的となるため最大主応力にて評価した．次に

接触部は，半径方向に発生する圧縮応力と円周方向に発生

Fig. 3   Model parameters

a. Piston pin thickness

b. Piston pin diameter

c. Piston pin length

d. Piston boss length

e. Piston compression height

f. Piston lib thickness

g. Piston lib position

h. Connecting rod small end length

i. Connecting rod small end thickness

Piston pin

b

a

d

Piston

Connecting rod

h

i

f
g

e

c
Maximum principal stress: 15 MPa/Div.

Von Mises stress: 20 MPa/Div.

Stresses on piston

Stresses on connecting rod

Low Stress High

Low Stress High

1Div.

1Div.

Maximum principal stress: 15 MPa/Div.

Von Mises stress: 20 MPa/Div.

TYPE
4-stroke air-cooled single-

cylinder gasoline engine (OHV)

Number of cylinder 1

Bore × Stroke 68 × 54

Engine displacement (cm3) 196

Compression ratio 8.5 : 1

Maximum power (kW/rpm) 4.1 / 3,600

Maximum torque
(N·m/rpm)

12.4 / 2,500

Rated power (kW/rpm) 3.7 / 3,600

Fuel category Unleaded gasoline for cars

Dry mass (kg) 17.1

Dimension: Length × Width ×
Height (mm)

352 × 376 × 346

Table 2   Engine specifications

Fig. 4   Stress contour
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する引張応力が同時に発生する２軸の応力場である．この

二つの応力状態を単一の値で評価するための指標として，

ミーゼス応力を用いた．

これら応力指標により，ピストンとコネクティングロッ

ド小端の応力を比較した．コネクティングロッド小端はピ

ストンよりも面取り部で 1.4 倍，接触部で 1.2 倍の応力が

生じた．材料疲労強度ではコネクティングロッドがピスト

ンよりもやや低いことからも，コネクティングロッド小

端が往復部の最弱部であるという結果となった．これによ

り，往復部の形状最適化にはコネクティングロッド小端の

強度を維持したまま軽量化が図れる仕様の検討が必要と

なる．

次にピストンピンの変形状態から，コネクティングロッ

ドに発生する応力のメカニズムを推定した．燃焼圧力が負

荷された時のピストンピンの変形モードは主に二つであ

る．一つ目は，Fig. 6 の (a) に示すような曲げ変形，二つ目

は (b) に示す円環が扁平につぶれる変形である．この二つ

の変形形態とコネクティングロッド小端の応力の相関関係

を分析した結果を Fig. 7 に示す．その結果，各変形と各応

力の相関係数は以下となる．面取り部の応力には曲げ変形

が 0.8(a)，つぶれ変形が 0.5(b)，接触部の応力には曲げ変形

が 0.9(c)，つぶれ変形が 0.7(d) といずれもピストンピン変

形との相関性が確認できた．よって４箇所の応力を低減す

るためにはピストンピンの変形を低減することが有効であ

ることが示された．

3.2. 最適形状の抽出
応力評価部位４箇所の応力と総質量の関係を Fig. 8 に示

す．曲線で示した境界線上の解がパレート解であり最適解

の候補である．また赤線は量産形状の往復部質量を示し，

青線は量産形状の各部応力である．グラフには質量と応力

の制約条件を満たす解のみ黒色でプロットし，制約条件を

Fig. 5   Symbols for stress

Symbol for maximum principal stress

Symbol for minimum principal stress

Fig. 6   Piston pin deformation

(a) Bending deformation (b) Crushing deformation

z

x y

z

Fig. 7   Correlation matrix charts
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Total
mass

[g]

Connecting 
rod thickness

[mm]

Piston pin 
thickness

[mm]

Piston pin
diameter 

[mm]

19.5

Group A

Group B

Group C

17.0

2.5

1.50

5.0

3.0

240

220

満たさない解は灰色で表示した．本検討における最適解の

選択は，４箇所の応力を満足する解のうち最軽量となる形

状である．最適と判断した形状をグラフ上オレンジ色で示

した．最適となる形状は，量産形状に対し 10% の軽量化が

可能であることが示された．

3.3. 最適形状の特徴
最適形状を分析した結果，次のような特徴があった．ピ

ストンピンは従来形状に対し 11% の小径化，長さは 3% の

短縮，ピストンピン肉厚は従来形状と同等となり，部品質

量は 20% 軽量化された．コネクティングロッド小端部を見

るとピン穴の円環肉厚は小径化により量産形状に対し 25%

増加したが，ボス円環長さが 8% 減少したため，部品質量

としては 2% の増加に留まった．

以上より，コネクティングロッド単体では質量の増加

を招きつつも，ピストンピンをサイズダウンすることが

できた．

3.4. 実機検証
3.3. 節で選定した最適形状の往復部を試作し，実機によ

る強度検証をおこなった．試作品を供試エンジンに組み込

み，燃焼室に燃焼圧力相当の静荷重を負荷し，その時の応

力をひずみゲージより測定した．実機の測定状態を Fig. 9

に示す．測定されたピストン，コネクティングロッドの面

取り部応力と構造解析で予測された値の比較を Fig. 10 に

示す．実測値は応力の予測値に対して± 5% 以内となった．

フルフロート部分のクリアランスの交差の影響により誤差

が生じたものと推察される．

商品開発などへの本システムの適用時には，このような

寸法バラツキなどの要素も考慮した安全率の設定が必要と

なる．

3.5. 最適結果の分析
前項にて示した軽量形状において，軽量化の指針はピス

トンピン径の小径化と長さの短縮，さらにコンロッド肉厚

の増加であることが示された．これらの形状の組み合わせ

が，往復部の強度と軽量化を両立させる重要な要素である

と考えられる．これら三つの寸法の組み合わせについて検

証をおこなった．検証方法は，最適化計算結果を用いて似

かよった形状のクラスタリングによるグループ分けをおこ

なった．

形状のグループ化により最適化候補の指針は三つのグ

ループに分けることができた．各グループの特徴は以下と

なる．

Group	A：	ピストンピン径を小径化して軽量化し，コネ

クティングロッド小端の円環肉厚を厚くして

剛性を向上．

Group	B：	ピストンピン径を小径化して軽量化し，ピス

トンピン肉厚を厚くして剛性を向上．

Group	C：	ピストンピン径を大径化して剛性向上し，ピ

ストンピン肉厚とコネクティングロッド小端

円環肉厚を薄くして軽量化．

これらのグループに含まれる三つの寸法と質量との関係

模式図を Fig. 11 に示す．	本研究では最も軽量化が図れる

グループ A に属する形状を選んだ．

以上より，アルミニウム合金製コネクティングロッドを

用いたエンジン往復部の強度維持と軽量化を達成するため

には，ピストンピンの小径化と長さの短縮により軽量化を

図る一方で，低減した剛性はコネクティングロッド小端円

環肉厚の厚肉化により補うといった設計指針が示された．

Fig. 9   Measurement of gauge stress
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Fig. 11   Groups of optimal solutions

４．まとめ

アルミニウム合金製コネクティングロッドを用いた汎

用エンジン往復部の形状を適正化するため，構造最適化

システムを構築しこれを検証した．その結果，ピストンピ
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ン単体で 20% の軽量化が可能な仕様が導出され，強度を

保持しつつ往復部の軽量化が図られた．軽量化形状の特

徴について述べると，ピストンピン径は小径化，ピストン

ピン肉厚は量産同等，コネクティングロッド小端円環肉

厚は厚肉化の組み合わせとなった．軽量化形状にて実機

による強度確認をおこなったところ，強度判定を満足で

きることが示された．これにより最適化システムの有効

性が実証された．本研究結果より以下の知見が得られた．

（１）	往復部強度の最弱部はコネクティングロッド小端の

面取り部応力であり，これはピストンピンの曲げ変形

およびつぶれ変形が起因して発生する．

（２）	コネクティングロッド小端応力に関連する三つの寸

法をピストンピン径の小径化，ピストンピン肉厚を量

産同等，コネクティングロッド小端円環肉厚を厚肉化

することで，往復部の強度を維持しつつピストンピン

単体で 20% の軽量化が達成できた．

（３）	軽量化仕様で実機強度試験をおこなったところ，予測

に対して± 5% 程度の誤差が生じた．このため実際の

エンジン開発へ展開には，誤差範囲も考慮した安全率

の設定が必要となる．

（４）	強度を維持しつつ軽量化できる前述の三つの寸法の

組み合わせとして三つのグループが示された．本研究

で選定した軽量化形状はそのうち最も軽量化が図れ

るグループに属した．
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