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要　　旨

エンジンの温度分布を༧測するには，೩মによって生じ

る熱が外気に放熱されるまでの過程を考慮する必要があ

る．本研究では一次元熱シミュレーションにてエンジンの

熱収ࢧを計算し，その結果を境ք条件とするエンジン構造

物の三次元఻熱シミュレーションを使ってエンジンの温度

分布を༧測する手法を構ஙした．対象とするエンジンは，

形式，形状および走行෩のあたり具合が，そのྫྷ٫状態に

大きく影響する空ྫྷエンジンとした．

熱収ࢧを計算する一次元熱シミュレーションは，エン

ジンサイクルシミュレーション，エンジン内の఻熱シミュ

レーション，Φイルへの熱఻達を計算するCFDと実験式，

および外気への熱఻達を計算する CFDを組み合わせた構

成とした．

この一次元熱シミュレーションの結果を境ք条件として

三次元的な温度分布を༧測した結果，完成車の走行条件下

でのエンジン温度分布を高ਫ਼度に༧測できることが確認さ

れた．また，ॾ元や౥ࡌ状態が異なるエンジンを備えた車

両においても，温度分布をਫ਼度よく༧測できることを実証

した．

ABSTRACT

The estimation of the temperature distributions 
of an engine requires consideration on the process 
of releasing heat generated through combustions to 
the atmosphere. In this study, the heat inflow/outflow 
balance was calculated using one-dimensional thermal 
simulation tool. Using those results as boundary 
conditions, three-dimensional simulation on the 
structures of an engine was conducted to establish a 
method to estimate the heat distributions of an engine. 
An air-cooled engine, whose cooling conditions are 
highly susceptible to its configuration and shape, was 
selected as the target engine for investigation.

The 1D simulation for calculating the heat balance 
was structured with four specific methodologies. The 
first one was an engine cycle simulation method 
that calculates the heat transfer from the combustion 
gas to the engine structures. The second one was 
a heat transfer simulation method in which engine 
components were replaced with simple shaped objects. 
The third one was a CFD coupled with an empirical 
formula to calculate the heat transfer to oils situated 
in various regions in an engine. The last method was 
a CFD simulation applied to the running conditions of 
a complete vehicle to calculate the heat transfer to the 
atmosphere.

Utilizing the results yielded through this one-
dimensional thermal simulation as the boundary 
condi t ions , the three-dimensional tempera ture 
distributions were estimated. As the result, it was 
confirmed that the temperature distributions of an 
engine could be estimated with a high accuracy under 
running conditions of a complete vehicle. Moreover, 
it was verified that the temperature distributions can 
be estimated accurately for a variety of vehicles 
with engines of different specifications and mounting 
conditions.
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１．·え͕き

近年，高まる೩අ要求に応えるために，高い熱効率を有

するܰ量コンパクトなエンジンの開発が求められている．

数々の研究によりエンジンの熱効率は向上しつつあるが，

೩料の持つエネルΪーの 30% 程度はґવとしてྫྷ٫ଛ失

として大気へ放出されている．

エンジンの放熱は，エンジン構造物，ྫྷ ٫水および५滑

༉をհしておこなわれ，放熱が不十分であると過度にエン

ジン温度が上昇する．その結果，ٵ気温度の上昇による体

積効率の低下，ϊッキング，材料強度の低下などが発生し，

エンジンの性能低下や耐ٱ性の低下を引き起こす．特に空

ྫྷエンジンではܰ量コンパクト化と放熱量の確保は相反す

る要求となるため，性能および耐ٱ性とコンパクトさを両

立させたエンジン設計には，熱バランスの配慮が不可ܽと

なる．また，空ྫྷエンジンを౥ࡌした車両では，エンジン

の外形形状と周辺の走行෩のྲྀれ方によりྫྷ٫の状態が大

きく変わるため，完成車における走行状態でエンジン温度

を೺Ѳする必要がある．

一方，最近のエンジン開発の初期段階では，開発期間の

短ॖを図るため，試作エンジンを作らないデジタル開発が

主ྲྀとなりつつある．そのため，体積効率とϊッキングの

発生に影響を及ぼすٵ気温度やエンジン構成部品の強度の

解析をਫ਼度良くおこなうためには，ਫ਼度の高いエンジン内

の温度分布を༧測することが求められている．

エンジンのྫྷ٫や温度の༧測に関しては，以前から数多

くの研究がおこなわれており，従来手法には以下のような

ものがある（１）-（５）．

（１）	三次元ྲྀ体解析（3	Dimensional	 Computational	 Fluid	

Dynamics:	 3D-CFD）を用いてエンジンから外気への

放熱やウΥータージャケットからྫྷ٫水への放熱を

熱఻達率で評価する手法

（２）	エンジンの一部分の温度の計測データを境ք条件と

して使い，఻熱シミュレーションにより温度分布を༧

測する手法

（３）	一次元熱ྲྀ体シミュレーションによってϞーυ走行

中のྫྷ٫水の温度༧測をおこなう手法

これらの手法では，直接温度を༧測することはできな

い．また，エンジン各部の温度や熱ྲྀ束の計測データを必

要とするために，これらの手法では，設計段階における高

ਫ਼度な温度༧測をおこなうことは困難であった．また，一

次元熱ྲྀ体シミュレーションではྫྷ٫水の熱収ࢧは考慮す

るものの，エンジン各部の温度分布までを༧測することは

難しい．

そこで，本研究では空ྫྷエンジンを対象として，設計段

階において完成車の走行状態におけるエンジン温度分布を

༧測する手法を確立した．本ใでは，まず，エンジンの熱

収ࢧと湿度分布を༧測する手法を説明する．そして，ӡ転

Table 1   Engine specifications of test motorcycles

中に高温となるシリンμとシリンμϔッυに対する༧測ਫ਼

度の検証結果をใࠂする．

試ं྆ڙ．２

本研究に用いた二つの供試車両のエンジンॾ元を Table 

1に，エンジン外形形状を Fig. 1に示す．温度༧測手法の

構ஙと確からしさの検証には，シリンμが垂直から 15	 deg

の角度で前傾したഉ気量 300	 cm3 の空ྫྷ単気౵エンジン

を౥ࡌした車両を用いた（車両A）．この供試車両はΦイル

クーラを装備し，シュラウυとশするಋ෩板により走行෩

をಋ入することでエンジンの点Րプラグ周辺のྫྷ٫をおこ

なっている．

また，本研究における温度༧測手法のଥ当性の௥加検証

には，シリンμが垂直から 80	deg 前傾したഉ気量 110	 cm3

の空ྫྷエンジンを備えた車両を用いた（車両 B）．本車両は

Φイルクーラを装備しない車両であり，車両Aに対してഉ

気量，出力，エンジンの౥ࡌ状態およびエンジン周囲の走

行෩状態も大きく異なるものとして選定した．

(a) Vehicle A (b) Vehicle B

Vehicle A Vehicle B

Engine type 4 stroke engine 4 stroke engine

Number of cylinders 1 1

Cooling system Air-cooled Air-cooled

Bore [mm] 79 50

Stroke [mm] 59.5 55.6

Displacement [cm3] 291.6 109.1

Compression ratio [-] 9 9

Maximum brake power [kW]
17.9

(7,500 r/min)
6.2

(7,500 r/min)

Maximum brake torque [Nm]
25.2

(6,000  r/min)
8.6

(5,500 r/min)

Maximum vehicle speed [km/h] 128 89

Fig. 1   Engine shapes of test motorcycles
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３．Թ度༧測手法֓要

本研究における温度༧測手法の֓要を Fig. 2に示す．

空ྫྷエンジンの熱収ࢧを計算するには，೩মガスからエ

ンジンへの入熱，エンジン内の఻熱，エンジンน面からΦ

イルへの熱఻達，ΦイルクーラによるΦイルから外気への

放熱およびエンジンフィンから外気への放熱など，発熱源

から放熱先までの全経࿏を考慮する必要がある．この熱収

計算のため，下記に示す技術を連成する一次元熱シミュࢧ

レーションϞデルを構ஙした．

-	೩মにより発生した熱の೩মࣨน面からエンジン構造物

への熱఻達の計算には，一次元エンジンサイクルシミュ

レーションを用いた．

-	エンジン内部の఻熱計算には，シリンμϔッυとシリン

μの形状を一次元Ϟデル化してシミュレーション内に組

みࠐんだ．

-	エンジンのΦイル通࿏内นからΦイルへの熱఻達の計算

は一次元ྲྀ体解析（1	Dimensional	 Computational	 Fluid	

Dynamics:	 1D-CFD）を用いた．ただし，シリンμϔッυ

のカムシャフトࣨのようにน面をΦイルがྲྀれる部分や

ピストンジェットからΦイルによる熱఻達の計算には，

Φイルڍ動の 3D-CFD と計測によりಋき出した熱఻達

率の実験式を組み合わせて用いた．

-	走行条件におけるエンジンから外気への熱఻達の計算に

は，完成車の走行状態を模ٖした 3D-CFDを用いた．

これらの技術を連成させてエンジンの熱平ߧ状態を求

め，この結果から得た作動ガスとΦイルの温度および熱఻

達率を境ք条件として用いて，エンジンの各部の温度分布

を三次元఻熱シミュレーションで求めた．

４．Թ度༧測手法詳細

4.1. Τンδン΁の೤఻達ࢉܭ
温度༧測において重要なのは，೩মガスからエンジン

構造物への熱఻達をਫ਼度良く計算することである．これ

には，一次元エンジンサイクルシミュレーションを用い

た．一次元エンジンサイクルシミュレーションは，エンジ

ン開発において一般的に使われる技術で（６）-（̔），近年では

非常に高いਫ਼度でエンジン出力や౵内ѹなどの計算が可

能となっている．そのため，ここでの詳細な説明は他の論

文にৡることとする．	エンジンサイクルシミュレーション

では，೩মࣨやポートなど作動ྲྀ体の接するน面温度を境

ք条件として設定しなければならない．本研究における温

度༧測では，エンジンの熱収ࢧを計算する一次元熱シミュ

レーション内にエンジンサイクルシミュレーションを組み

むことでน面温度は境ք条件ではなく，計算結果としてࠐ

得られることとなる．

4.2. Τンδンߏ成෦඼಺の఻೤ࢉܭ
エンジン構成部品内（例えば，シリンμϔッυやシリン

Fig. 2   Overview of temperature estimation method for air-cooled engine
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μ）の熱は非常に複雑な経࿏で移動する．これを熱収ࢧ計

算の一次元熱シミュレーション内に組みࠐむため，Fig. 3

に示すようにシリンμやϔッυを複数の領域に離ࢄ化し

た．シリンμϔッυ，シリンμおよびバルブなど各部品に

は，それぞれの熱఻ಋ率を定義した．本研究では，車速一

定で温度が平ߧとなった状態での温度の༧測をおこなう

ため，各材料の比熱は無視される．さらに，異なる材質の

部品が接৮している部位では，境ք面に熱఻達率を設定し

た．シリンμϔッυとバルブガイυ間およびシリンμϔッ

υとバルブシート間などのѹ入部位は，両者の間にܺ間は

ほとんどないものと仮定し無限大の熱఻達率を（すなわち，

接৮熱఍߅が０）設定した．

ѹ入部位以外の一例として，シリンμとスリーブ間の熱

఻達率について，次項にて説明する．

4.2.1. シϦンμʖスϦーϒؒの೤఻達率
小ഉ気量の空ྫྷエンジンの多くには，ர鉄製のスリーブ

をアルミニウムにரぐるんだシリンμが適用されている．

このタイプのシリンμでは，エンジンが高温状態でӡ転さ

れる際に，アルミニウムとர鉄の線๲ு係数の差により，

シリンμϘデーとスリーブの間に微少なܺ間が生じるこ

とがわかっている．ܺ 間が生じると両者の間の接৮面積が

ることで，౵内からྫྷ٫フィン方向への熱఻達が๦げらݮ

れる．そこで，このӡ転時の状態をシミュレーション内に

反映するため，Fig. 4に示す実験装置を作成してシリンμ

Ϙデーとスリーブ間の熱఻達率をಋ出した．図に示すよう

に，シリンμϘア面を高温のΦイルで一様に加熱し，シリ

ンμ外นを水でྫྷ٫することでシリンμ内にӡ転状態に近

い温度ޯ配を作った．その際，シリンμ外นを一様にྫྷ٫

できるように，機ց加工によりྫྷ٫フィンをすべて取りআ

いた．また，高温Φイルとྫྷ٫水のྲྀ量を極力増すことで，

シリンμの軸方向の温度が均一になるようにした．

ここで，次式（１）のようにシリンμの൒ܘ方向にのみ温

度ޯ配が存在すると仮定する．

= 0+
2∂ T

2

1
∂ r

∂T

∂ rr
	 （１）

ここで，Tはシリンμ内温度，rはシリンμ൒ܘ方向距離

である．

上記の仮定の下では，シリンμ൒ܘ方向の温度分布は以

下の式で表される．

T(r) = C1 ln r + C2 	 （２）

ここで，C1，C2は定数である．

また，൒ܘ方向の熱ྲྀ束 qは以下の式で表される．

= –
∂ T

∂ r r
q(r) = – k · 

C1·k 	 （３）

kはシリンμの熱఻ಋ率である．

シリンμϘデーとスリーブ間の熱఻達率は，境ք面の熱

ྲྀ束を温度差でআすることで求められる．ただし，シリン

μϘデーとスリーブは厚みが薄いため，温度分布をਫ਼度よ

く測定することは困難である．そこで高温Φイルとスリー

ブ間およびྫྷ٫水とシリンμϘデー間の熱఻達率を利用し

て，シリンμϘデーとスリーブ内の温度分布を算出するこ

ととした．そのため，ผ途μミーシリンμを使いこれらの

熱఻達率を求めた．ྲྀ 体と固体間の熱఻達率は，ྲྀ れ場に

大きくґ存して，固体材料にґ存しないと仮定した．

Fig. 3   Outline of heat transfer model in 1D thermal 
simulation
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transfer coefficient between cylinder body 
and sleeve
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前述のような条件のもと，シリンμϘデーとスリーブ間

の熱఻達率を以下の手順でಋ出した．

（１）	Fig. 5(a)に示すように，熱఻ಋ率が既知である単一材

料で作られたμミーシリンμを使い，൒ܘ方向の温度

分布，Φイル温度およびྫྷ٫水温度を計測した．

（２）	手順１の結果から式（２）と（３）により，μミーシリ

ンμ内の温度および熱ྲྀ束分布を求めた．

（３）	手順２の結果から，Φイルとน面間およびྫྷ٫水と

น面間のそれぞれ熱఻達率D HotとD Coolを次式（４）と

（５）にて算出した．

q(rHot)

TOil – T(rHot)
Hot =α 	 （４）

q(rCool)

T(rCool) – TWater
Cool =α 	 （５）

（４）	Fig. 5(b)に示すように，実機のシリンμを使ってス

リーブ，シリンμϘデー，Φイルおよびྫྷ٫水の温度

を計測した．

（５）	手順４で求めた温度と手順３で求めた熱఻達率を用

いて，シリンμϘデーとスリーブ内部の温度分布と熱

ྲྀ束を求め，最後にシリンμϘデーとスリーブ間の熱

఻達率を算出した．

α
q

T(rSleeve) – T(rCylinder)
1 = 	 （６）

シリンμの周方向での熱఻達率のばらつきを考慮して，

シリンμの周方向に沿って複数箇所で熱఻達率をಋ出し

て，それらを平均化した．また，本測定方法で求めた熱఻

達率は，スリーブ表面の形状による表面積は考慮されず൒

ܘ rで決まる一定面積に対する値である．
Fig. 6に，二輪車に多く用いられている２種類のスリー

ブの外周形状を示す．エンジン設計段階において，いずれ

のスリーブにも対応できるように，それぞれのスリーブと

シリンμϘデー間の熱఻達率のಋ出をおこなった，その結

果を Fig. 7に示す．タイプAとタイプBでは，熱఻達率が

３ഒも違うことが確認された．タイプAは接৮面に多くの

突起を持つため，高い熱఻達率が得られるものと推定され

る．これらの熱఻達率を一次元熱シミュレーションϞデル

にಋ入した．

4.3. ΦΠル΁の೤఻達ࢉܭ
エンジン内のนとΦイルの間の熱఻達は，次の三つの形

態に分類される．

（１）	エンジン各部へΦイルを供څする通࿏のように，Φイ

ルで満たされた通࿏内のน面での熱఻達

（２）	カムシャフトࣨやカムチェーンࣨなどのように，Φイ

ルがน面をྲྀれる際の熱఻達

Fig. 5   Calculation technique of heat transfer 
coefficient between cylinder body and 
sleeve
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（３）	Φイルジェットのように，น面に෾ྲྀがি突する際の

熱఻達

上記の（１）については，؅࿏น面での熱఻達は比較

的単७に求まるため熱収ࢧの計算への組みࠐみも容易

である．しかし，上記（２）と（３）については，シリンμ

ϔッυにあるカムシャフトࣨをྲྀれるΦイルやピストン

ジェットからピストン裏面にি突するΦイルのڍ動が複

雑なため，熱収ࢧを計算する一次元熱シミュレーション

Ϟデル内に単७には組みࠐむことができない．このΦイ

ルへの熱఻達の計算は，熱఻達が起こる領域とその場に

おけるΦイルとน面との熱఻達率がわかれば，Ϟデル化

可能となる．そこで，カムシャフトࣨでΦイルがྲྀれる

領域やピストンジェットからのΦイルのি突領域の面積

を 3D-CFD で求めることとし，Φイルとน面との間の熱

఻達率は基ૅ実験により算出することとした．この両者

を使ってΦイルへの熱఻達の計算を一次元熱シミュレー

ション内でおこなった．

4.3.1. ΦΠル௨࿏ྲྀ量ࢉܭおよび೤఻達ࢉܭ
エンジン内のน面とΦイルとの間の熱఻達をਫ਼度よく

計算するためには，エンジン各部に供څされるΦイル量が

正しく計算される必要がある．このΦイル供څ量の計算に

は，Φイル通࿏やΦリフィスをそれぞれのܘや長さでϞデ

ル化した 1D-CFD（̔），（̕）を用いた．また，Φイルポンプ，

リリーフバルブやΦイルクーラなどは，それぞれのP-2特

性を 1D-CFDϞデル内に組みࠐんだ．この 1D-CFDも開

発では一般的に使われる技術であり，ここでの詳細な説明

はলུする．

このΦイル供څ量を求める 1D-CFD Ϟデルでは，前述

の一次元エンジンサイクルシミュレーションϞデル等と連

成計算して，೩মにより発生する熱をΦイル通࿏のน面か

ら受け取り，エンジン各部へ移送して放熱する過程をも計

算する．

4.3.2. カムシϟフトࣨ಺の೤఻達ࢉܭ
カムシャフトࣨ内では，回転ӡ動するカムシャフトに設

けられた小޸から供څされるΦイルがน面をྲྀれクランク

ࣨへと໭っていく．この過程において，Φイルとシリンμ

ϔッυ間で熱఻達がおこなわれる．

このΦイルڍ動は，非ѹॖ性ྲྀ体ྲྀれの計算アルΰリズ

ムであるMoving	Particle	Semi-implicit（MPS）法（10）を用い

たཻ子法により解析した．ཻ 子法は，ཻ 子を用いた連ଓ体

の数値計算手法であり，広く用いられている有限差分法や

有限体積法と異なりメッシュを必要としない．このため，

近年，エンジン内のΦイルڍ動（11）や೩料タンク内のスロッ

シングなど自由表面を持つྲྀれ場や回転体のあるྲྀれ場に

適用されている技術である．

カムシャフトから供څされるΦイルがカムチェーンࣨ

をྲྀれてクランクケースに໭るまでのڍ動を計算した一

例を Fig. 8に示す．これは，エンジン回転数 8,000	r/min，

すなわちカムシャフト回転数 4,000	 r/min での計算結果

である．Φイル供څ量には前述した 1D-CFD の結果を用

いた．また，簡易化のためバルブおよびカムチェーンڍ動

は計算からআ外した．この計算結果を時間平均して一定

以上のཻ子が存在する領域をΦイルがྲྀれる部位の面積

として利用した．

ཻ子法を用いた解析では，Φイルとน面との熱఻達率

が計算に用いるཻ子ܘやその影響範囲などの要因にґ存

する．このため，多くのエンジンへの適用を考えた場合に

一定の計算ਫ਼度を確保することは困難である．そこで，平

板上をྲྀれるΦイルの熱఻達率を実験的にಋ出して，カム

シャフトࣨ内でのΦイルとน面間の熱఻達率として利用す

ることとした．この実験装置の֓要を Fig. 9に示す．ヒー

タにより一様に加熱した平板の上に，ྲྀ 量と温度を調整し

たΦイルを供څできるようにした．平板の材質には，熱఻

ಋ率が既知のアルミニウム合金を用いて，加熱した平板か

ら周辺空気への放熱を防ぐため，平板の外側を断熱材で

覆った．

この実験装置にてΦイルおよび平板内部の温度を計測

して，平板内部の温度ޯ配と平板の熱఻ಋ率から熱ྲྀ束

Fig. 9   Test equipment for measurement of heat 
transfer coefficient between flowing oil and 
flat plate
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Valves and cam 
chain are stationary

Heater

Heated
flat plate

Heat
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Oil supply Flow rate and temperature 
controller

Fig. 8   Calculation result of oil flow in camshaft 
chamber
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を求めた．その熱ྲྀ束を平板の表面温度とΦイル温度の

差でআすることでΦイルと平板との熱఻達率をಋ出した．

なお，平板の表面温度は，平板内部の温度ޯ配から外ૠし

て求めた．

α
q

TOil – TWall
2 = 	 （̓）

∂T

∂x
q = – k · 	 （̔）

ここで，

D 2	:	Φイルと平板間の熱఻達率，
Toil	:	Φイル温度，
TWall	:	平板表面温度，
q	:	平板内の熱ྲྀ束，
k	:	平板材の熱఻ಋ率

である．

Φイルと平板間の熱఻達率のಋ出は，Φイルྲྀ量，Φイ

ル温度および平板温度をパラメータとして実施した．
Fig. 10に，Φイルと平板間の熱఻達率のಋ出結果を示

す．Fig. 10(a)に示すように，計測を実施した条件の範囲

内では，熱఻達率はΦイル温度と平板温度によらずほぼ一

定であった．一方，Fig. 10(b)に示すように，Φイルྲྀ量増

加，すなわちΦイルྲྀ速が上がるにつれて熱఻達率が増加

する傾向をଊえることができた．

以上の結果から平板上をྲྀれるΦイルとน面との熱఻達

率は，Φイルとน面の温度にґ存せずに，Φイルྲྀ量のみ

の関数として次式のように整理し，前述のཻ子法によるΦ

イルがྲྀれている領域の面積とซせて一次元熱シミュレー

ションにಋ入した．

2 (Q) = A1 · QA2 α 	 （̕）

ここで，
Q	:	Φイルྲྀ量
A1，A2	:	実験定数

である．

4.3.3. ピストンཪ͔Βの೤఻達ࢉܭ
ピストンジェットからのΦイルとピストンとの間の熱఻

達の計算には，カムシャフトࣨと同様にΦイルがি突する

領域と熱఻達率が必要である．

まず，ピストンジェットによるΦイルのڍ動とピストン

裏面にি突する部位の計算方法について説明する．エンジ

ンのクランクケース内では，ピストン，クランクシャフト

およびコネクティングロッυがӡ動している．そのため，

これらのӡ動による空気ྲྀ動やѹ力変動がΦイルڍ動に

影響を与えてি突位置や速度が時間と共に変化する．そこ

で，クランクケース内の空気ྲྀ動とΦイルڍ動の相互影響

を考慮した 3D-CFD を用いて，ԟ෮ӡ動中のピストン裏

面へのΦイルのি突面積の計算を実施した．この 3D-CFD

は，空気とΦイルの気ӷ混相ྲྀ計算であり，気相とӷ相を

ともに連ଓ体として扱うΦイラー法を用いた（12），（13）．ま

た，ピストン，クランク，およびコンロッυのӡ動は移

動境քを用いて表現した．	この計算Ϟデルの֓要とメッ

シュ図を Fig. 11に，計算条件を Table 2に示す．ピストン

ジェットϊズル近๣とΦイル෾射方向に対しては，細かい
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Fig. 10   Measurement results of heat transfer 
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メッシュを配置して，Φイルの数値的な拡ࢄを཈制した．

計算結果の検証には，௖面に透明アクリル૭を設けた可

視化ピストンを製作し，高速度カメラにてΦイルのি突面

積を計測した．この可視化計測は，エンジン回転速度 2,000	

r/min のϞータリング状態でおこなった．

Φイルのি突ڍ動の計測結果と計算結果の比較を Fig. 

12 に示す．計測されたΦイルのি突部の輪ֲを྘線，ま

た，計算されたΦイルি突部を赤色の領域で示す．計算結

果では，ピストン表面におけるΦイルの体積分率が一定の

値を超えた部位をি突領域とし，比較のため計測されたΦ

イルのি突部の輪ֲも合わせて示している．各クランクア

ングルにおける計算結果と計測結果は大よそ一致してお

り，この計算を１サイクル分平均したものを一次元の熱収

．のシミュレーションに用いることとしたࢧ

この CFD においても，Φイルとピストンとの熱఻達率

はメッシュґ存性があるため，実験的に算出した熱఻達率

を使うこととした．

ピストン裏面をྫྷ٫するピストンジェットからのΦイ

ルと平板との熱఻達率をಋ出するため，Fig. 13に示す実

験装置を作成した．この実験装置の基本֓೦は平板上を

ྲྀれるΦイルの熱఻達率ಋ出に用いた装置と同じである．

加熱した平板に向けてΦイル෾ྲྀをি突させ，平板内部

の温度とϊズル出ޱのΦイル温度を計測することで熱఻

達率を求めた．

Φイルと平板の熱఻達率のಋ出は，Φイルྲྀ量，Φイル

ジェットϊズルܘおよびΦイルジェットと平板との距離を

変化させて実施した．
Fig. 14に，Φイルと平板間の熱఻達率のಋ出結果を示

す．Fig. 14(a)に示すように，Φイルジェットのϊズルܘ

により熱఻達率にわずかなバラつきが確認されるが，ほ

ぼྲྀ量に比例した熱఻達率が得られた．一般的に෾ྲྀি

突部の熱఻達率はྲྀ速に大きくґ存し，ি突中心から൒

方向に向けて分布を持つことが知られている（14）．しかܘ

し，本研究では൒ܘ方向の分布計測はলུし，ি突領域の

代表値の取得を目的とした．この点がϊズルܘすなわち

ྲྀ速よりもΦイルྲྀ量にґ存する結果となった要因であ

ると推定される．

また，Fig. 14(b)に示すように，ϊズルと平板との距離を

近づけると，熱఻達率が増加することが確認された．この

Fig. 12   Comparisons of oil impingement area on back of piston

Table 2   Calculation conditions of CFD for oil jet

Solution type Unsteady state

Working fluid Oil and Air

Compressibility Incompressible

Pressure velocity coupling
SIMPLE

(Semi Implicit Method for 
Pressure Linked Equation)

Mesh type Hexahedron

Mesh size [mm] 0.15 - 2.4 

Engine speed [r/min] 2,000

Flow rate of oil jet [l/min] 1.0

Engine speed = 2000 r/min

Measured outline of the area where oil impinges
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Fig. 13   Test equipment for measurement of heat 
transfer coefficient between impinged oil 
and flat plate
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傾向はΦイルྲྀ量を変化させた場合も同様であった．以上

の結果から，ピストンジェットによるΦイルとピストン裏

面間の熱఻達率は，Φイルྲྀ量およびϊズルとピストン間

の距離の関数として次式のように整理した．

α3(Q, L) = B1 · Q · L + B2 · Q + B3 · L + B4	 （10）

ここで，
L	:	ϊズルとピストン間の距離
B1－ B4	:	実験定数

である．

前述の CFD にて求めたΦイルのি突面積と，実験式

（10）から求めたエンジン１サイクル中のピストン裏の平

均熱఻達率を一次元熱シミュレーションϞデル内にಋ入

した．

以上より，温度༧測手法にシリンμϔッυとシリンμ内

におけるΦイルへの熱఻達過程を考慮することができた．

4.4. ૸ߦ෩΁の೤఻達ࢉܭ
エンジン表面から外気への熱఻達の計算では，走行条件

下でのエンジン周囲の空気ྲྀれを考慮する必要がある．こ

のため，完成車形状の 3DϞデルを用いたCFDシミュレー

ションを実施しして，その結果を温度༧測に利用した．こ

の CFD で得られた結果から，エンジン表面を複数の領域

に分割して，それぞれの表面積および平均熱఻達率を算出
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(b) Influence of distance from nozzle to flat plate

し一次元熱シミュレーションの条件とした．また，最終的

に詳細な温度分布を༧測する際には，エンジン表面の熱఻

達率分布をそのままマッピングして境ք条件とした．

一例として車両 A における CFD の計算条件の一ཡを
Table 3に，エンジン近๣のメッシュ図を Fig. 15に示す．

エンジン表面近くのメッシュサイズは 1	mm で，エンジン

からの距離に応じてメッシュサイズをૈく設定し，総メッ

シュ数は 2500 万程度である．近年，空力や空力૽Ի༧測

にLarge	Eddy	Simulation（LES）を用いた非定常計算も広

く研究（15）されている．ただし，エンジン表面の温度変化の

時間スケールはエンジン表面で発生するӔの時間スケール

に対して十分に大きいと考えられる．本研究における温度

༧測は，一定速度での走行状態を対象としていることもあ

り，定常状態のCFDで十分と判断した．

4.5. Τンδン細෦のԹ度෼෍༧測
エンジンの詳細な温度分布を༧測するため，ここまで説

明した要素技術を一次元熱シミュレーション内で連成計算

することで，Fig. 16に示すエンジンの熱収ࢧを求めた．図

はエンジン内外の各น面からの熱の移動量であり，エンジ

ンの 1サイクルにおける平均値を示している．エンジンへ

の熱఻達量としては，೩ম ʤࣨ図（１）－（３）ʥと常に高温

ガスにࡽされているഉ気ポートからが非常に多いことがわ

Fig. 14   Measurement results of heat transfer 
coefficient between impinged oil and flat 
plate

Table 3   Calculation conditions of CFD for airflow

Solution type Steady state

Working fluid Air

Compressibility Incompressible

Turbulence model Realizable k -ε

Mesh types
Hexahedron
Tetrahedron

Pyramid

Mesh size around the engine 
[mm]

1 - 8

Total number of meshes 25,000,000

Vehicle speed [km/h] 128

Fig. 15   CFD calculation mesh diagram for airflow 
around engine
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かる．ٯにエンジンからの熱఻達量としては，外気ʤ（̕），

（10）ʥへの放熱が最も多く，次にピストンやカムシャフト

ࣨからΦイルへ఻わる熱量が多い．この点からも空ྫྷエン

ジンでは，外気とΦイルへの熱఻達がともに重要であり無

視できないことがわかる．

次に一次元熱シミュレーションの結果を境ք条件とし

て，実際のエンジン形状にて三次元఻熱シミュレーション

を実施した．車両 Aの計算Ϟデルの֓要を Fig. 17に，計

算条件を Table 4に示す．エンジン構成部品の熱఻ಋ率お

よび異なる材質の接৮部位の熱఻達率は，一次元熱シミュ

レーションϞデルと同一の値を用いた．この計算の総メッ

シュ数は 1,500 万程度あり，全น面に対する 40 程度の境

Fig. 17   Outline of 3D thermal conductivity simulation 
model

Table 4   Calculation conditions of 3D thermal 
conductivity simulation

Solution type Steady state

Mesh type Tetrahedron

Mesh size [mm] 0.7 – 1.4

Total number of meshes 15,000,000

Number of boundary conditions 40

Boundary
conditions

Internal surface
of engine

T and    
(1D thermal simulation)

α

Outer surface
of engine

Atmosphere temperature,
    distribution

(3D-CFD for airflow)
α

Fig. 18   Boundary conditions on cylinder wall
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ք条件が必要である．本手法では，ピストン形状をলུす

る代わりに，一次元熱シミュレーションから得られるピス

トン移動を考慮した境ք条件をシリンμ内นに設定した．

この境ք条件として与えた温度と熱఻達率を Fig. 18に示

す．図に示すように，೩মガスの影響を大きく受けるガス

ケット面からの距離の短い領域における参照温度が高い．

また，熱఻達率はピストンの上ࢮ点および下ࢮ点位置の近

๣で高い値をとるような分布となっている．

さらに，エンジン表面には走行条件下での 3D-CFD に

より計算された熱఻達率分布をマッピングした．

条件ԼͰのΤンδンԹ度༧測ߦ成ंの૸׬．５
ਫ਼度の検ূ

試ं̖྆ͰのԹ度༧測ਫ਼度の検ূڙ .5.1
本研究の温度༧測手法のଥ当性を検証するため，供試

車両̖の走行状態におけるエンジンの各部温度を෩ಎに

て計測した．温度計測は，供試車両の最高速度である 128	

km/h を条件に実施した．このときのエンジン回転速度は

Cylinder head

Cylinder

Sleeve

Valves

Valve 
seats

Valve
guides 

Plug

Gasket

Fig. 16   Heat balance in engine of vehicle A
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Fig. 19   Comparisons of temperature distribution in 
cylinder head

Fig. 20   Comparisons of temperature distribution in 
cylinder
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8,150	r/min である．
Fig. 19にシリンμϔッυ各部温度の計測および༧測結

果の比較を示す．೩মࣨ近๣（น面から 2	mm 内側）の４点

および点Րプラグの締め付け࠲面では，温度༧測結果が計

測結果とよく一致している．また，ྫྷ ٫フィンに関しても

同様に計測結果と一致しており，どの部位においても༧測

結果は計測結果ʶ 10	K の範囲内にある．
Fig. 20にシリンμϔッυとの締め付け面から 5.5	 mm，

Ϙア面から 2	mm の位置におけるシリンμの温度分布の比

較を示す．図はシリンμの周方向の温度分布であり，計測

結果ではٵ気ポート側よりもഉ気ポート側が，エンジン左

側よりも右側が高温となっている．ഉ気ポート側が高温と

なる理由はഉ気ガスによるものである．右側が高温になる

Fig. 21   Comparisons of temperature distribution in 
the direction of cylinder axis

理由は，このエンジンではカムチェーンࣨが右側に配置さ

れྫྷ٫フィンまで離れているため，外気への放熱量が少な

いため考えられる．༧測結果はこの傾向も計測結果とよく

一致しており，どの測定点でも計測結果との差異はʶ 10	K

の範囲内にある．

次に，Fig. 21にシリンμ軸心方向の温度分布について

の検証結果を示す．シリンμ温度は，ピストンの下ࢮ点側

に向かって低下する傾向にあるが，シリンμの周方向のい

ずれの点においても༧測と計測結果で同一の傾向を示して

いる．三次元఻熱シミュレーションのみで温度分布を求め

る従来手法では，シリンμ軸心方向の温度ޯ配をਫ਼度良く

༧測することが困難であった．しかし，本手法では一次元

熱シミュレーションを使って，೩মガスからシリンμนへ

఻達される熱量のシリンμ軸心方向での違いを考慮したこ

とで，温度分布をਫ਼度よく༧測できた．

5.2. 外装仕様ࠩのԹ度༧測ਫ਼度の検ূ
次に，点Րプラグ周辺をྫྷ٫するために設けられたシュ

ラウυの有無での検証をおこなった．Fig . 22(a)に示す

CFDのྲྀ線と表面の熱఻達率から，シュラウυを外すと点

Րプラグ周辺への空気ྲྀ量が少なくなることで，熱఻達率

が低下することがわかる．また，Fig. 22(b)に示すように，

༧測結果は計測結果の点Րプラグ締め付け࠲面温度の変化

を十分に再現できることが確認できた．

370420470520

370 420 470 520370420470520

Temperature [K]
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本温度༧測手法は，ഉ気量，出力，エンジン౥ࡌ状態や

走行෩のྲྀれなどが大きく異なる二つの車両において高い

༧測ਫ਼度があることが示せた．

̒．結ݴ

設計初期段階において，二輪車の走行条件下の空ྫྷエン

ジン温度分布を༧測する手法の研究をおこなった．本温度

༧測手法は以下に示すような特徴を持っている．

（１）	エンジンの熱収ࢧを求めるため，೩মガスから入熱，

エンジン内の఻熱達，大気への放熱の計算を一次元熱

シミュレーション内で連成させた．

（２）	一次元熱シミュレーションϞデル内に，これまでະ考

慮だったシリンμϘデーとスリーブの熱఻達率を実

験的に求めಋ入した．

（３）	エンジンからΦイルへの熱఻達過程の計算を，実験的

に求めたΦイルとน面間の熱఻達率とCFDを組み合

わせることで一次元熱シミュレーションϞデルにಋ

入した．

（４）	一次元熱シミュレーションにより，エンジン各部への

熱移動量およびΦイルと大気への放熱の割合を明ら

かにし，これにより得られたエンジン内外のྲྀ体の温

度と熱఻達率を用いて，詳細な温度分布༧測をおこ

なった．

以上より，エンジンの計測データなどを用いることなく

走行条件下のエンジン温度分布をʶ 10	K 以内の高ਫ਼度で

༧測することができた．また，エンジンへの෩当たり状態

が大きく変化させた場合や異なるエンジンを備えた二輪車

両においても高い温度༧測ਫ਼度があることが示せた．よっ

て，空ྫྷエンジンの設計段階における走行状態の温度分布

༧測手法が構ஙできた．
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試ं̗྆ͰのԹ度༧測ਫ਼度の検ূڙ .5.3
異なるエンジンを౥ࡌした二輪車車両を用いて，本手

法のଥ当性検証をおこなった．この供試車両のエンジンॾ

元は，前述の Table 1中の車両Bに示す．温度༧測の検証

条件として，車両 Aと同様に車両 Bの最高速度である 89	

km/h を選択した．このとき，エンジン回転速度は 8,300	 r/

min である．Fig. 23にこの車両におけるエンジンの温度分

布の比較を示す．シリンμの計測位置は，シリンμϔッυ

の締め付け面から 25	mm，Ϙア面から 2	mm である．温度

༧測結果は，点Րプラグ締め付け࠲とシリンμ温度分布と

もに計測結果と非常によく一致しており，この車両におい

ても，༧測結果と計測結果の差異はʶ 10	K 以内であった．
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