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第5章 テーパローラと歯車を組合せた

多軸駆動形ハイブリツド変速機

ここでは、 高速段のトラクションドライブにはテーパローラを用い、

低速段の歯車機構部には外歯車あるいは内歯車を用いて、 多軸駆動 ・

非遊星形になるように組合せたハイブリッド形変速機の特徴と運転性

能について述べる。

5. 1 緒言

ハイブリッド形変速機は、 トラクションドライブの低騒音と、 歯車

の高い負荷能力を有効利用できる動力伝達用の変速機である。 一般に、

騒音が問題となる高速側にトラクションドライブを低速側に歯車を用

いるのが普通である。 ここでは、 高速段のトラクションドライブには

テーパローラを用い、 低速段の歯車機構部には外歯車同士の組合せ、

あるいは内歯車と外歯車の組合せを用いて、 多軸駆動形(差動運動も

遊星運動も伴わないもの〉になるようにした。

トラクションドライブと歯車機構を組合せて変速機を設計 ・ 製作し、

運転試験を行なったという発表( 1 )はあるが、 その具体的構造および動

力伝達効率などの重要な特性が詳細に明らかにされていない。

本研究では、 トラクションドライブと歯車機構部を有機的に組合せ

て、 歯車機構のみを用いた変速機( 2 )と同じ程度の容積で、同じ程度の

動力を伝達できるハイブリッド形変速機を独自に設計 ・ 製作すること

にした。
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5. 2 外歯車を用いたハイプリッド形変速機(多軸駆動形〉

負荷能力を大きくしかっ騒音を小さくするためには、 ハイブリッド

形減速機の第1段〈高速部〉を2個以上の遊星ローラをもっ遊星形、 あ

るいは多軸駆動 ・ 非遊星形のトラクションドライブにする必要がある。

本研究では、 2種類のハイブリッド形減速機を設計 ・製作した。 図5

-1には、外歯車を用いたハイブリッド形変速機の断面図を示している。

図5-2は、 この変速機の内部を示している。 図5-3は、 トラクショ

ンドライブを構成する転動体 (テーパローラ〉の自動押付力増加機構

の説明図を示す。 図5-1 �図5-4を用いて、 試作した外歯車ハイブ

リッド形変速機の特徴と具体的構造について説明する。

入力軸(1 )の左側に、 トラクションドライブの転動体となるテーパ

ローラ( 4 )がある。 この1個のテーパローラは、 それと接触する3個

の被動ローラを同時に駆動する。 3個の被動ローラの軸の他端は、 軸

受付はすば歯車になっている。 出力軸(2 )に負荷がかかると、 3個の

はすば歯車(7 A、 7 B、 7 C )に右方向のスラスト荷重が発生する。

このスラストによって、 はすば歯車と一体になっている3個の被動

ローラ(6 A、 6 B、 6 C )が右方向に押される。 押付力がある限界以

上に過大にならないように、 太陽ローラ( 4 )の右端に段( 8 )が設けて、

ストッパーの役割をするような構造にしている。

一方では、 ローラのテーパの作用のよって、 被動ローラを左側に押

し返す力Fsが発生する。 図5-4を見ればわかるように、 テーパロ

ーラにFsなるスラストを発生させるには、 ある値の法線力P (初期

押付力〉 がテーパローラに作用していることが必要となる。

したがって、 出力軸に負荷が作用して、 はすば歯車にFs なるスラ

ストが発生すると、 P=Fs/sin e なる押付力がトラクションドラ

イブの転動体に作用することになる。 はすば歯車のねじれ角βとテー
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図5 - 1 

図5 - 2 

外歯車を用いたハイブリッド形変速機

Pinion (7A) 
Following rollcr (6A) 

7 1 、(速比 u "=T -- x ー 与 一 〉
102 35 20 

ーInput shaft(1) 

外歯車を用いたハイブリッド形変速機の内部
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図5 - 3 試作した外歯車ハイブリッド形変速機の断面図
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図5 - 4 ローラと歯車に作用する力の説明図(自動押付力増加機構〉
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パローラの勾配角。を適当に選べば、 負荷に応じて、 転動体の法線力

を増加させてトラクションドライブ部の動力伝達能力を増加させ得る

ことがわかる。 ただし、 次に述べる計算式で示される限界トラクショ

ン係数を考慮、して、 初期押付力を与えておく必要がある。

出力軸(2 )に負荷トルクTが作用したときに、 入力軸( 1 )のテーパ

ローラ〔太陽ローラ( 4 ) Jと中間軸(3 A、 3 B、 3 C )に固定された

テーパローラ(6 A、 6 B、 6 C )の聞にすべりが生じないで、 押付力

Pを増加させ得る条件を計算する。 中間軸のはすば歯車のl個に生ず

るはすば歯車のスラスト Fsは次式で示される。

T 
Fs = 一一一 tanß

n r 2 

、1』，噌iFhd
 
，，s・‘、

ただし、 r 2は はすば歯車のピッチ円半径、 3はねじれ角、 nは

中間軸付きはすば歯車の個数〈ここではn= 3 ) である。

はすば歯車のスラストFs によって、 テーパローラの表面の法線方

向に生じる押付力Pは次式で示される。

P = � -
sin 8 

、、，E，，つ'uFD
 
，，，‘、

ただし、0はローラの勾配角で、 テーパの数値の 1/2 となる。

押付力がPのときに生じ得る最大トラクションは、 μlillit P である

ので、 最大入力トルクは n R 1.lIeanμlillit P となる。 動力伝達効率η

と減速比i=l/u (i>l ) を考慮、して、 出力トルクTと比較する

必要がある。

T < n η R1・mean t μ1 imi tP ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ (5-3 )

i = (Rz・lIean/Rl，lIean) X (r 2/ r 1)， P = (T/n r 2) tan β( 1/ s in e) 
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の関係を代入すれば、 式( 5 - 3 )の条件は、 次の式で示される。

μ1 imi t > 
r 1 .sin 8 

マ. R 2. m e a n • tan ß 
-・(5-4)

あるいは、

( r1・sin 8 1 
p>tm- i|- n | Lη. K 2.mean ・μ1 i m i t ) 

、、.•
 
，，

 
FD
 

Fhu
 
，，a‘、

ローラの接触面の圧力を増加させるために必要な最低限のトラクシ

ョン係数〈μli!litを与える右辺の値〉は、 トラクション油の特性， 押

付力などによって決まるので、 設計においては、 主にテーパローラの

勾配角。と出力軸のはすば歯車のねじれ角3を適当に選んで式( 5 -

4 )を満たすようにする必要がある。 なお、 効率ηは90 ，._ 95犯と

仮定してよい場合が多い。 ここで注意すべきことは、 初期押付力(予

荷重〉によってμli!lit の適当な値(安全率も考慮、したもの〉を得る必

要のあることである。 外歯車を用いるハイブリッド形変速機は、 入力

軸と出力軸の回転方向が同じになる利点がある。

上記のハイブリッド形変速機において、 出力軸の歯車を平歯車にす

ることもできる。 ただし、 この場合は、 歯車にスラストが生じないの

で、 入力軸のトルクを利用して、 トラクションドライブの太陽ローラ

にスラストを与えるような構造にする必要がある。

5. 3  内歯車を用いたハイプリッド形変速機(多軸駆動形〉

前節で述べた外歯車を用いたハイブリッド形変速機を、 内歯車を用

いたものに発展させた。 内歯車を用いれば、 同じ寸法で大きな減速比

が選定できること、 および動力伝達効率が少し良くなることなどが利

点として挙げられる。

図5-5は、 内歯車を用いた多軸駆動形ハイブリッド形変速機の断面
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図5 -5 内歯車を用いたハイブリッド形変速機

説明図である。 出力軸( 2 )に、 はすば内歯車(5 )が閤定されている。

この内歯車は、 3個の被動ローラ軸の軸付歯車によって駆動される。

図5-6は、 このハイブリッド形変速機の内部を示す。 図5-7は、 試

作した内歯車ハイブリッド形変速機のローラと歯車の配置を示してい

る。 図5-8は、 試作したハイブリッド形変速機の断面図である。 太陽

ローラ( 4 )が3個の被動ローラ(6 A、 6 B、 6 C )を回転させる。 こ

の3個の被動ローラ軸には、 軸付はすば歯車(7 A、 7 B、 7 C )が設

けられている。 この3個のはすば歯車(ピニオン〉の軸受は、 歯車箱に

設けられており、 内歯車(5 )を駆動する小歯車は公転運動を行なわな

いので、 遊星歯車ではない。

太陽ローラの右端に設けられた段は、 ある限度以上の過大な押付力

がローラに作用しないようにするためのストッパーである。 入力軸の

回転方向に対して、 出力軸は逆方向に回転する。

トラションドライブの転動体に、 負荷に応じて押付力を増加させる
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自動押付機構は、 前節で説明した外歯車を用いたものと同じであるの

ザて: 説明は省略する〈図5-4と図5-9参照〉。

上記のハイブリッド形変速機において、 出力車1"の内歯車をすぐば

(β= 0 )にすることもできる。 ただし、 この場合は、 スラストを利

用して、 転勤体に押付力を発生させることができないので、 最初から

押付力を与えるか、 または、 入力軸(太陽ローラ〉に押付力を増加さ

せる機構を設ける必要がある。 比較用に、 すぐば内歯車を用いたハイ

ブリッド形変速機も試作した。 中間軸の軸受部分( L形つば輪付の円

筒ころ軸受〉でスラストを加えて押付力を与えた。 この変速機は理論

効率に近い全効率nが得られた。 たとえば、 減速比1/ u ξ 28で η

ξ 95 9'6を示し、 歯車のみを用いた減速機とほぼ同じ効率が得られた。

ー一
お

9一
筋

×
 

お一
m

u
 

，ドぃL'r
 

速

同5 - 6 ローラと外歯車と内歯車を組合せたハイブリッド形変速機

(なお、 内歯車には4輪駆動乗用車のリングギヤを用いた。

外周にも歯があるが、 ここでは無関係である〉
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Following roller (6A) 

9 

図5 - 7 内歯車を用いるハイブリッド形変速機のローラと

歯車の配置図〈非遊星式〉

図5 - 8 内歯車を用いるハイブリッド形変速機の断面図(非遊星式〉
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図5 - 9 ローラと歯車に作用する力の説明図〈自動押付力増加機構〉

5. 4 遊星式のハイプリッド形変速機

トラクションドライブの転動体に作用する押付力を異なった転動体

の押付力とでバランスさせれば、 軸受に作用する力も小さくなり、 ま

た軸受損失も減少する。 押付力をバランスさせる方法は、 トラクショ

ンドライブを遊星形にすることである。

図5 -1 0は、 遊星式トラクションドライブ と内歯車 を用いる遊

星式の変速機を組合せたハイブリッド形変速機の断面図を示す(試作

はしていなしけ 。 左半分が遊星式トラクションドライブである。 駆動

軸(1 )の右端に太陽ローラ( 4 )がある。 このローラが3個の遊星ロー

ラ(6A， 6B， 6C)を回転させる。 この遊星ローラは、 太陽ローラ

だけでなくリングローラ(1 1 )にも接している。 遊星ローラの公転運

動が3個の軸を設けたキャリア(1 2 )に伝わり、 右側の遊星減速機の

小歯車(太陽歯車1 3 )を駆動する。 この太陽歯車は、 3個の遊星歯車
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図5 - 1 0 遊星式ハイブリッド形変速機( 2段変速〉

(7 A、 7 B、 7 C )を駆動する。 この3個の遊星歯車は1個の内歯車

( 5 )とかみ合う。 遊星歯車に生じた公転運動は、3個の軸 を設けたキャ

リア(1 4 )を介して出力軸(2 )に伝達される。

遊星式トラクションドライブの転動体に押付力を発生させる方法は、

いろいろと考えられるが、 ここでは詳細な説明は省略する〈第4章，

第6章参照、〉。

5. 5 外歯車を用いるハイプリッド形変速機の設計・製作

エスカレータ用減速機にも利用できることを目標にして、減速比20、

動力伝達能力1 0 kWのハイブリッド形変速機を設計した。 トラクシ

ョンドライブの減速比を4、 歯車部での減速比を5とした。 太陽ロー

ラの平均直径 2 Rし圃ean = 25. 57 mm、 被動ローラの平均直径 2 R 2.lIean 
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= 102.39 mm 、 ローラの勾配角。は1。 のものと 2 0 のものを試作

した。 歯車減速部は、 小歯車の歯数Z 1 = 7 ， 大歯車の歯数Z 2 = 

3 5， 歯直角モジュールmn = 3， 歯直角圧力角αn = 2 0 0 ， ねじ

れ角ß = 1 0 0 ， 有効歯幅b = 30 mm である。

はすば歯車のねじれ角βとテーパローラの勾配角。は、 次のように

して決めた。 最大トラクション係数を μlillit 与 0.04， e = 2 0とす

れば、 式(5 - 5 )より ß = 1 0 0 となる。 ただし、角度。の値は、 小

さいほうがスピン損失が小さくなるが、 ローラの摩耗を考慮、して、 試

作第l号機では、 。= 2 0 とした。 なお、 ローラにテーパを付けた場

合にスピンが生じるのでトラクション係数の最大値 μe・皿axは、 テーハ

のない場合(スピンのない場合〉の値と少し異なる〈図4 -1 2， 図5

- 1 3参照〉。 この詳細については、 5. 7節の減速比および5 . 8節の

効率を計算で求めるときに説明を行なう〈図5 -1 3， 図5-1 4参照〉。

試作したハイブリッド形変速機の諸元を表5-1と 表5-2に、 具

体的構造を図5 - 3に示す。 トラクションドライブの転動体 ， 取付軸，

歯車などは、 運転中に損傷が起きにくい構造にするとともに、 十分な

高精度に加工した。 この減速機のケーシングの鋳造， 機械加工， およ

びローラ， 軸， はすば歯車などの熱処理と精密加工は、 すべて佐賀大

学の実習工場と著者らの研究室で行なった。 ローラの材質はSCM440

鋼で、 焼入れ焼戻しによって ブリネル硬さ HB与 450 とした。 ロー

ラ外周部の接触面は、 表面粗さRmax与0.5μm に精密研削で仕上げた。

はすば歯車の材質はローラのものと同じであるが、 HB与330である。

熱処理後にホブ切りして、 そのまま使用した。

試作したハイブリッド形変速機は、 入力回転数をn 1 = 1800rpm， 

トラクションドライブの転動体〈ローラ〉に作用する最大ヘルツ圧力を、
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表5 - 1 試作したハイブリッド形変速機の形式と減速比など

】

()

∞

ハイブリッド形変速機

トラクション + 外歯車 トラクション + 内歯車
分 類

スパ- ヘリカル 〈右100 ) スパー ヘリカル (右2r 45' 02") 

押付荷重
ネジ式 ネジ式+スラスト力 ネジ式 ネジ式+スラスト力

(固定荷重) (予荷重+自動調圧) (固定荷重〉 (予荷重+自動調圧)

速比
7 7 9 u 

20. 57=7x百 20 =7x了 28.57 4 X 50 29. 33 4 X 66 

入力回転方向 自由 右 自由 右
〈出力回転方向〉 (同 じ〉 (同 右) (逆 転) (逆 左)

入力シャフト ゆ19 。19 ø 19 ゆ19

出力シャフト Ø40 。40 。40 。40

備 考 ここでは省略した



表5 - 2 試作した外歯車ハイブリッド形変速機の諸元

(テーパローラとはすば外歯車の組合せ〉

Traction drive Driver Follower 

Mean Diameter dmean (mm) 25.59 102.36 
Length of rollers b (mm) 40 30 
Taper angle 。 2

。
2
。

No. of rollers 3 
Center distance A (mm) 63.97 

Gear drive Pinion Gear 

Module m (mm) 3 3 
No. of teeth Z 7 35 
Helix angle β(0 ) 10

。
10。

Coeff. of profile shifting +0.392 -0. 392 
Pitch circle diameter d (mm) 21. 324 106. 620 
Outside diameter dk (mm) 29. 676 110.267 
Transverse pressure angle αs 20.280 20.28。

Face width .Q g (mm) 40 30 

Total speed ratio u u = 1/4 x 7/35 = 1/20.0 

p m a x = 2000 MP a (押付力204.1kgf)， トラクション係数をμ= 0.04， 

歯車の動力伝達効率η= 0.98とすれば、 定格出力約1 0 k Wの動

力が伝達できるように設計している。 入力回転数は4800 rpm程度ま

で上げることができるので、 この条件では約2 6 k Wの動力が伝達

可能となる。 外歯車を用いた場合の速比は、 約1/2 0である。

5. 6 内歯車ノ、イプリッド形変速機の設計・製作

前節で述べた外歯車ハイブリッド形変速機と同じケーシングを使用

して内歯車ハイブリッド形変速機 が試験できるように配慮、して設計を
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表5 - 3 試作した内歯車ハイブリッド形変速機の諸元

(テーパローラとすぐば内歯車の組合せ〉

Traction drive Driver Follower 

Mean Diameter dmean (mm) 25.59 102.36 
Length of rollers b (mm) 40 30 
Taper angle 。 r or 20 10 or 2。
No. of rollers 3 
Center distance A (mm) 63.97 

Gear drive Pinion Gear 

Module m (mm) 3 3 
No. of teeth Z 7 50 
Helix angle β(0 ) 
Coeff. of profile shifting +0.500 一0.324
Pitch circle diameter d (mm) 21. 000 150.000 
Outside diameter dk (mm) 29. 675 145. 944 
Pressure angle α 20。 20。

Face width えg (mm) 40 30 

Total speed ratio u u = 1/4 x 7/50 = 1/28.57 

表5 - 4 試作した内歯車ノ\イブリッド形変速機の諸元

〈テーパローラとはすば内歯車の組合せ〉

Traction drive 

Mean Diameter 
Length of rollers 
Taper angle 
No. of rollers 
Center distance 

Gear drive 

dmean (mm) 
b (mm) 
。

A (mm) 

Module m (mm) (DP) 
No. of teeth z 

Helix angle β(0 ) 
Coeff. of profile shifting 
Pitch circle diameter d (mm) 
Outside diameter dk (mm) 
Transverse Pressure angle αs 

Face width .Q g (mm) 

Total speed ratio u 
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25.59 
40 

2。

Pinion 

2.11 (12) 

2r 45' 02" 
+0. 645 
20.510 
27.472 
21. 40。

40 

63.97 

Follower 

102.36 
30 

2。
3 

Gear 

2. 11 (12) 
66 

2r 45' 02" 
-0. 183 
150.408 
146. 950 
21. 40。

22 

u = 1/4 x 9/66 = 1/29.33 



(a) すぐば内歯車ハイブリッド形変速機の内歯車部

(b) 被動ローラと一体型の軸付き歯車， 内歯車など

図5 - 1 1 試作したすぐば内歯車ハイブリッド形変速機
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図5 - 1 2 試作したはすば内歯車ハイブリッド形変速機の主要部

(ローラと軸付歯車を一体形として内歯車とかみ合わせている〉

行なった。

すぐば内歯車を使用したハイブリッド形変速機の主な諸元は、 外歯

車に用いたものと同じである(図5 - 8参照〉。 ローラのテ-パ角度を

1 0 と 2 0 にしたものを設計・製作したが、 初期押付力のみで全負荷

を効率よく伝達できるようにするため、 主にe = 1 0 のテーパロー

ラを用いて実験を行なった。

表5-2と表5- 3， 表5-4 を比較すればわかるように、 歯車機構

部に内歯車を使用したときには、 歯車箱の大きさは同じで全減速比が

約20から 約30に増加している。

すぐば内歯車は独自に設計 ・ 製作したが、 はすば内歯車は、 4輪駆
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テーパ(8=20)のあるローラのトラクション係数

μは円筒ローラのトラクション係数(整理式(4-7)で表示〉

μeはテーパローラのトラクション係数( [式(4-6)Jの数値計算結果〉

図5 - 1 3 

動乗用車の量産されたリングギヤを利用した。

製作したすぐば内歯車ハイブリッド形変速機の内歯図5 -1 1は、

はすば内歯車を組込んだハイブリッド形また、車などを示している。

ん」
-
フロ

体形の軸付歯車がはすば内歯車とかみ合っているところを示している。

図5 -1 2には、図5 - 6に示している。変速機の全景は、

理論減速比5. 7 

1/ u c= Z 2/ Z 1= 35/7= 5.0であ一定値歯車機構部の減速比は、

1/ U T= R 2.lIean/ R 1.IIean トラクションドライブ部の減速比るが、

すべりが増加する負荷が大きくなれば、= 51. 18/ 12. 79 = 4. 00は、

テーパのあるローラの有

との関係(図5 - 1 3 ) を求

どの程度大きくなるかは、

すべり率σe
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の で大きくなる。



めれば計算できる。

1 = 1 = 豆三 R2・mean .…・…・…(5-6)
U U G. U T Z 1 R 1. mean ( 1-σe ) 

駆動ローラ1回転中のすべりをLl Sとすればσe=Ll S / 2πRl.園町

となる。 σeの許容値の最大は、 μe.似の生ずるときの すべり率σea

である。

図5 -1 3は、 設計条件の上限として使用した P団ax = 2000 M P a 

(204. 1kgf/mm2) ， 転がり速度U = 6. 5 m/ s (N 1 = 4800 rpm)のと

きのトラクション係数 μe の計算値を破線で示している。 実線で示

されるμは、 平均半径を半径とするテーパーのないローラのみのトラ

クション係数を示している。 なお、 試作減速機では、 過大荷重などで

トルクが設計値以上に増加したときは、 自動圧力増加機構が作動して、

被動軸停止による異常摩耗の発生を防止するようになっている。 すな

わち接触圧力が大きくなれば μe.lIax が図5 -1 3の μe.附与o . 0 5 

よりも大きくなることも有効に利用している。

5. 8 全効率

ハイブリッド形変速機の動力伝達効率(全効率〉η は、 トラクシ

ョンドライブ部の動力伝達効率 ηT， 歯車機構部の動力伝達効率 ηG

の積で表される。 全効率ηの中には、 ローラ接触部のすべりによる動

力損失および歯面接触部の動力損失のほかに、 トラクション油(潤滑

油〉を境排するための損失， 軸受損失など が含まれる〈図5 - 2 6参

照〉。
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5. 8. 1 トラクションドライプ部の効率

ローラ接触部の損失のみを考慮した動力伝達効率をηT. thで、示す。

ローラ接触部の損失は、 すべり率σeから計算できる。 効率ηT. thは、

簡単のためトルク効率と速度効率を計算しないで、 巨視的なすべりに

よるすべり損失L1 L 1とテーパを付けたために生ずるスピンによるす

べり損失L1 L 2を用いて、 式( 5 - 7 )で計算する。 もちろん計算結果

は、 トルク効率と速度効率を用いた場合と同じとなる。 なお動力は3

個の被動ローラに均等に分配されると仮定して、 一対のローラ接触部

のみについて考える(図5 -1 4 )。

ηT. t h - 、、，，，，庁fFhu
 
，，E・‘、

� .Q， 0 

( R2. meanR1. mean 1 ，. . r. I L1L 1 +L1L2与Lth-I卜L t h+ 2 Iωs .X . P .μdx 
l R2. mean/R1. mean(l-σe) ) - L U - I 

- Q， r 

-・(5-8)

ただし、 L t h は損失のない場合の入力， ωs= 2ωlS in eは接触面の

スピン角速度， 立oはローラの幅， Q r はローラの左端から純転がり

の生じている位置までの距離である。 σe= L1 S / 2πRl・圃ean は、 駆

動ローラを基準としたテーパ付きローラのすべり率である。 また、

ωsX， Us， p， およびμは、 それぞれローラの接触線上の点xの位

置における ローラ表面のすべり速度， 単位幅当たりの法線力， および

トラクシ ョン係数である。

本研究では、 第3章で示したようにトラクシ ョン係数μ を整理式

で表わしているので、 式( 5 - 8 )の第2項の積分は、 コンピュータで

数値的に計算することができる。
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図5 - 1 4 テーパーローラのトラクシ ョン係数と力

5. 8. 2 歯車機構部の理論効率

動力を伝達する際、 接触部に生ずる転がり ・ すべ り摩擦損失のみを

考慮、して計算した歯車の動力伝達効率を理論効率ηGと定義する。 歯

車の理論効率を計算する方法は、 第2章で述べたように平歯車に対し

てはかな り明らかにされている(3) (4)。 しかし、はすば歯車に対しては、

まだ ほとんど明らかにされていない。 G.Niemannは、平歯車に対する

理論効率の式を修整して、 はすば歯車の場合に応用している(5 )。 ここ

では、 小歯車の歯が歯末のたけのみである歯車に対して、 石橋・吉野

らが導いた式(6 
)を改善して、 利用することにする。

図5-1 5は、 任意のかみ合い位置における一対のはすば歯車に作用

する力を示している。 はすば歯車は、 薄い歯幅Ll bの平歯車を少しず
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Driver 

/%;μs .LlPns/c州g

(a) Recess (b) Approach 

102 

(c) L1 bの歯幅に作用する力と主な記号

図5 - 1 5 はすば歯車に作用する力(軸直角断面〉
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つ回転させて位相をずらして固定したものであると、 近似的に考える

ことができる。 この薄い歯車の任意のかみ合い位置におけるトルクか

ら理論効率 が計算できる。

歯幅� bの歯車において、 軸直角断面の作用線上での力� P ns， 軸

直角断面上の見かけの摩擦力μs.L1 P ns/ COSβg (μsは歯面のすべり

摩擦係数) ， 転がり摩擦力.L1 F r によって生ずるトルク.L1Tを被動歯

車と駆動歯車について計算する。 サフィックスの1を駆動歯車、 サフ

ィックスの2を被動歯車のものとすれば、 任意のかみ合い位置におけ

る理論効率は、 次式のようになる。 歯面の油膜形成に基づく転がり抵

抗.L1 F r は、 油膜厚さに比例するといわれているけ)。 本研究の場合

は、 一対の歯面粗さの和のほうが理論油膜厚さよりも、かなり大きいの

で、 .L1 F r与Oとして も実用上差しっかえないと考えられる。

(i)近寄りかみ合い領域に対して

LlT ? r 1 
[ηAJx = --= � " . _-_'_ 

LlT1 r 2 

A Pnsr2cosαs-(μsxLlPns/cosß g+LlFr2)(r2Sinαs+.Æsx) r1 

LlPnSr1cosαs一(μsxLlPns/cosßg-L1Fr1)(r1Sin αsーえsx) r2 

cosαscos ß g-(μsx+LlFr2cosß g/L1Pns)(sinαs+.Æ Sx/r2) 

-cosαscosßg-(μsx-LlFr1cosß g/LlPns)(sinαs-.ÆsX/r1) 

ここで、 .L1 F r1 = Ll F r2 = 0とおけば、

cosαs cos ß g一μsx(sinαs+.Æsx/r2) 
[ηAJx =r 

ワ 寸 cosαsCosß g-μsx(sinαs-.Æ sX/r1) 

4 μsxえsx (1/r1+1/r2 ) 
= 1ー ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ( 5-9 )

4 cosαscosß g-μs x ( s  inαs -.Æ sx/rl ) 
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(ii)遠退きかみ合い領域に対して

LlT ? r 1 
[方RJx = A

�'" ーム

LlT1 r 2 

一一 。Pnsr2cosαs+(μsxLlPns/cosß g-LlF r2) (r2sinαs-l sx) r1 
LlPnSr1cosαs+(μsxLlPns/cosß g+LlFr1)(r1Sinαs+lsx) r2 

cosαsCos ß g+(μsx-LlFr2COSß g/LlPns)(sinαs-l SX/r2) 
cosαscosßg+(μsx+LlFr1cosß g/.LlPns)(sinαs+ 1 sx/r1) 

ここで、 Ll F rl = L] F r2 = 0とおけば、

〔ηRJx
cosαscosßg+μsx(sinαs-l sx/r2) 

寸cosαsCosß g+μsx(sinαs+ 1 sx/r1 ) 

= 1-
μsx 1 sx ( 1/r1 + 1/r2 ) ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ・ ( 5-1 0 )ー

ム

cosαscosß g+μs x ( s  inαs+ 1 sx/r1 ) 

変速機の動力伝達効率を計算するのに必要となる基準効率は、 式(5 

- 9 )および式(5-10)を積分して得られる平均値である。 歯面聞の

接触線上の荷重分布、 2対以上の歯に対する荷重分担率などを求めて

計算する必要がある。 しかし、 ここでは、 実用上十分な精度で、 はす

ば歯車の理論効率が計算できる式を示す。 えsxの代わりに ピッチ点

から接触点までの距離の代表長さえ四eanを用いれば、 式(5 -12)， 式

( 5 -13)が得られる。

1 me. D・ 1 =(rlt1sinαkl-rlsinα， )/2 

1m…2=(rk2sinαk2-r2sinα.)/2 

\、JノTao-A

 

'EEムFhd

 

/ft、、
11〉|lJ

りa註 1 -
cosαs cos ß gーμe ( s  inαs - 1 mean， 2/r1 ) 

μe1mean・2 ( 1/r1+1/r2 ) - ・ ・ ・ ・ ・ ・ ( 5-12)

ηr弓 1-
cosαsCos ß g+μe ( s  inαs+ 1 mean， 1/r1 ) 

μe 1 mean， 1 (1/r1 +1/r2 ) 
、、，，，，円ペUTi

 

FU

 

，，z・、、
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さらに、 正面歯形の近寄りかみ合い率εAと遠退きかみ合い率εRを

用いて、 次式(5-14)により近似的に ηG. thを計算する。

εAηA+εRηR 
、、，，，，AιI
 
Ti
 
FU
 
，，EE‘、ηG. th 

= 

εA+εR 

ここで、

rr::zー(rlCOSαS)2ーrlsinas.J rk22-(r2cosαs)2-r2SiMs 
， εr-

tscosαs 
εa-

tscosαs 

なお、 cosαk1 = (r 1/ r k1) COSαs， tan ß g= tan ß cosαs， μe与μs

である。

5. 9  負荷運転と実験結果

図5 -1 6は、 試作した外歯車を用いたハイブリッド形変速機と試験

装置の一部を示す。 図5 -1 7は、 試作減速機の歯車とローラの位置と

油面の高さを示している。 トラクションドライブ部にも歯車機構部に

も同じ油を使用して、 油浴潤滑で運転した。 実験には、 鉱油， 鉱油系

のブレンド油， 合成油を含む8種類の試験油を用いた。 大気圧下にお

ける試験油の粘度変化を図5 -1 8に示している。

ハイブリッド形変速機は、 Vベルトを介して、 S社製の無段変速機

で駆動した。 ほとんどの実験は、 負荷を摩擦ブレーキで加える動力吸

収式で行なった。 一部の実験をコップ式トラクションドライブによっ

て負荷を与える動力循環式で行なった。 入力軸と出力軸の回転数は、

電子式回転計を用いて+1/30回転の精度で測定した。 入力軸と出

力軸のトルクは、 ストレーンゲージで測定し、 A/D変換器を通して

コンピュータに取り込み動力伝達効率および減速比を算出した。 運転
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(a)プローニーブレーキによる動力吸収式の実験装置

(b)隣の部屋に駆動モーターを設置しての騒音測定

凶5 - 1 6 試作ハイブリッド形変速機の性能試験装置の外観
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図5 - 1 7 歯車とローラの位置と油面高さ
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図5 - 1 8 大気圧下での試験油の粘度変化(付録参照〉
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図5 - 1 9 全効率と減速比に及ぼす油の種類の影響

(はすば外歯車のみを用いたハイブリッド形変速機〉
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性能実験中のハイブリッド形変速機からの騒音を、 普通騒音計を用い

て測定した。 定格トルク(Tl-'-:" 4 0 N-m)の 約10 %の軽負荷で運転

中の騒音は、 予想以上に小さく、 nl=3000 rpm で運転して、 1mの

距離で測定して約7 2 d Bであった。 詳細については、 5 ， 1 0節の

考察で述べる。

試作した変速機は、 潤滑油を強制冷却するようにしていないので、

油温を一定に保つことができなかったが、 運転時間などを調節して、

油温の変化をできるだけ少なくした。 ここで示す実験では、 油温は

288--- 295 K ( 1 5--- 220 C ) の範囲内にあった。

5. 9. 1 潤滑油粘度の違いが効率と減速比に及ぼす影響

図5 -1 9は、 粘度の著しく異なるA， C， J油を用いた場合の減
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図5 -2 0 全効率と減速比に及ぼす回転数の影響

(はすば外歯車を用いたハイブリッド形変速機， J油[9 cStJ) ) 

速比と全効率の変化を示す。 粘度の低い油ほど高い全効率が得られた。

J油を用いた場合、 出力トルク Tz 与 4 5 0 N・m (定格トルクの

約5 0 %)で、 減速比が約2 0 . 5のとき、 全効率 ηー9 0 % が得

られた。 油の粘度が高くなる程、 全効率が下がる主な原因は、 油を捜

排するための動力損失が増加するためと考えられる。

5. 9. 2 回転数の影響

一般には、 図5 - 2 0に示すように、 回転数が高くなると全効率は

低くなるが、 回転数の影響は比較的小さい。 しかし、 A油のように粘

度がかなり高い潤滑油を用いた場合には、 回転数が高くなれば、 一度

低下した全効率がまた上昇することもある。
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5. 9. 3  他の試験油を用いた場合

次の4種類の試験油を用いた〈図5 -1 3および付録参照〉。

( 1 ) 粘度の著しく高いA油と粘度の低いJ油を混合して、 C油

の粘度と同じにした油(B油〉

( 2 ) C油とJ油を1 : 1に混合して作った油(H油〉

( 3 ) 添加剤の多い油( F油〉

( 4 ) 低温用油(G油、 流動点が- 5 0 0 c以下〉

これらの4種類の試験油を用いた場合の全効率と減速比の変化を図

5 - 2 1に示す。 4 0 0 cでの粘度は、 高い方からB油(混合油)， F 

油， G油， H油(混合油〉である。 本研究では、 混合油においても粘

度の低い油が高い全効率を示した。 しかし、 低温用のG油は、 粘度が

F油よりも低いが高い全効率を得ることができなかった。
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図5 - 2 1 混合した油などを用いた場合の効率と減速比の変化

(はすば外歯車を用いたハイブリッド形変速機〉

(�油[ωt]， G油[25cSt]〉 ， 〉
B油CA十J) [64 cStJ， H油CC+J) [22 cStJ ノ
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5. 9. 4 内歯車ハイプリッド形変速機の性能試験

第2段の歯車機構部にすぐば歯車を組込んだ試作ハイブリッド形変

速機は、 減速比が大きいため出力軸トルクが大きくなる。 従来の摩擦

ブレーキ付性能試験機では、 全効率などを十分大きな出力トルクまで

測定できなかったので、 大きなトルクまで性能試験が行なえるように

動力循環式の試験装置に改造した。 図5 - 2 2は、試作した高性能高負

荷トラクションドライブ試験機の原理図を示す。 かなり大形で試験機

の占める床面積は約3. 5xl. 5 m2 となっている。 約1800 rpmで

回転する7 . 5 kWの駆動用モータの動力は、 無段変速機とVベルトを

介して、 試験されるハイブリッド形トラクションドライブの入力軸を

回転させる。 この試験機で、 ハイブリッド形変速機を2台用いている

のは、 左側のハイブリッド形変速機で減速した回転数を、 別のハイブ

リッド形変速機で増速して、 動力の循環を容易にするためである。

図5 - 2 3は、 この試験装置の外観を示す。 図5 -2 2の右側にある

負荷装置はC社製の無段変速機で、 ハイブリッド形変速機に負荷を加

えるために使用する。 たとえば、 負荷装置の無段変速機の減速比を少

し小さくして、 右側のタイミングベルトが速く動く方向に調節すれば、

左側に示す矢印の方向に動力が循環し、 左側のハイブリッド形変速機

は、 減速状態、で負荷試験が行なわれていることになる。 逆に、 負荷装

置の無段変速機の減速比を少し大きくする方向に調節すれば、 動力は

矢印と逆方向に循環し、 右側のハイブリッド形変速機が減速状態、で負

荷試験が行なわれることになる。 この際には、 左側のハイブリッド形

変速機は、 増速状態で負荷試験が行なわれることになる。

試作した動力循環式トラクションドライブ試験機では、 トルクメー

タと電子式回転計をそれぞれ3箇所に取付けているので、 2台のハイ

ブリッド形変速機ドライブの減速比(増速比〉の変化、 および全効率
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図5 - 2 2 試作した動力循環式トラクシ ョンドライブ試験機の平面図

l対5 - 2 3 2台のハイブリッド形変速機を組込んだ試験装置の外観
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が同時に測定できる。

5 . 9. 5  トラクション専用油を用いた場合

トラクション係数の著しく大きなN油(合成油〉を用いた場合に減

速比と全効率がどうなるかを、 普通の潤滑油( C油〉を用いた場合と

比較した。 図5 - 2 4と図5 - 2 5 は、 出力軸にすぐば内歯車を用いた

ハイブリッド形変速機の性能実験の結果を示している。 図5 -2 4は、

効率と減速比に及ぼす油種の影響を示している。 図5 -2 5は、すぐば

内歯車ハイブリッド形変速機の全効率に及ぼす油種と回転数の影響を

示している。

初期押付力によるヘルツ圧力 p lIax � 1600 MP a におけるN油(合

成油〉のトラクション係数の最大値は μ四ax与 O. 11で、 C油の値

μm 与 O. 038の約3倍である。

図5 -2 4から、 低トルク域(T 2 < 500 N-m )でトラクション専

用油(N油〉を用いた場合には、 鉱油系( C油は大気圧下の粘度がN

油の約2倍〉を用いた場合よりも5 � 10 % も全効率が低くなって

いる。 しかし、 高トルク域においてトラクション係数の高いトラクシ

ョン専用油を用いた場合、 減速比の変化が少なくなっている。 試作し

たハイブリッド形変速機では、 歯車と軸受およびトラクションドライ

ブの接触面を同じ油で潤滑するので、 トラクションドライブの接触面

で有利に作用する大きなトラクション係数を示す油は、 歯面や軸受の

接触面では不利に作用しているものと思われる。

上記の実験結果がら、 ハイブリッド形変速機は2種類の異なる油が

使用できるように軸受部のシールなどを十分行なって設計することも

考えられる。 また一方では、 歯車や軸受における動力損失を大きくし

ない、 新しい合成トラクション油の開発が期待される。
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はすば内歯車を用いたハイブリッド形変速機は、 すぐば内歯車を用

いたハイブリッド形変速機よりも低い全効率を示した。 この原因は、

既製のはすば内歯車(自動車用のリングギヤ， 図5-6と図5-12参照〉

を使用したために、 そのねじれ角(β与 21つが大きすぎて、 大きな

スラストが発生したところにあると推定された。 具体的結果は、 ここ

では省略する。

5. 1 0 考 察

5. 1 o. 1 理論減速比と実測した減速比

図5 - 2 6は、 試作したハイブリッド形変速機の動力伝達効率と減

速比の変化を示す。 実線が計算値を示している。 図の右下の・印が減

速比の実験値である。 運転条件は、 入力回転数 n 1= 1800 rpm、 予

荷重によるヘルツ圧力が P圃ax= 1450M P a、 C油(油温約2 0 0 c ) 

を用いた場合である。 実験値と計算値は良く一致している。 なお、 減

速比1/ U th の計算値が、 入力トルクT1�28 N-m で最大値を示

しているのは、 それよりも大きな入力トルクが要求されるときには、

自動押付力増加機構が作動してローラ聞の押付力を増加させるためで

ある。

5. 1 0. 2  理論効率と実験で得た全効率

図5-2 6のO印が全効率の実測値を示している。 一番上の破線が歯

車部の効率ηG. thである。 T1=1. 5N-mのとき、 μe= 0 . 0 4 ， 

Tl与 4 0 N-mのとき μe= 0 . 0 7を式(5-12)，式( 5 -13)に代

入して計算したものである。 上から2番目の曲線(実線〉が、 歯車機

構部の境枠損失も考慮、して計算した効率TJ Gである。 次の破線がトラ
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図5 - 2 6 効率と減速比の計算値と実験値との比較

〈はすば外歯車を用いたハイブリッド形変速機I U� 1/20) 

クションドライブ部のローラ接触部の内力と外力による損失のみを考

慮した理論効率ηT，thである。 トラクションドライブ部の効率ηTは

油の撹枠損失も考慮したものである。 なお、 油の撹枠損失は、 理論的

に正確には計算できなかったので実測した。 また、 歯車機構部とトラ

クションドライブ部の撹狩損失を分離して実測できなかったので合計

値を実測し、 ローラ接触部の内力による損失を除去した後に得られる

損失値を円周速度などを考慮して1 : 6 の割合で分配したほ)。

以上のようにある程度の仮定を行なって計算して得た全効率 η=

ηG・ηTを図5 - 2 6のηの実線で示す。 計算値は、 0印でプロ ット

した実測値と良く一致している。
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ハイプリッド形変速機の運転騒音5. 1  0. 3 

ハイブリッド形変速機の運悶5 - 1 6 (b)に示す試験装置において、

特別に製作した長いシ壁に穴をあけ、転騒音のみを測定するために、

隣の部屋から無段変速機モーターで駆動(約4 m)を介して、ャフト

0から2000 rpm 入力回転数を運転騒音の測定を行なった。して、

これらまで変化させて騒音を測定した。3000 rpm) (一部の実験では

ブレーキ音が無視できる負荷トルクの結果を図5 - 2 1に示している。

rpm 回転数 nl=3000で、%) Tl与40 N-mの約10(定格トルク

と低く約7 2 d B 運転騒音はのときにm 測定距離で運転し、

一般の商業および工業用の第3

い値を示した。

騒音の規制に関する基準によれば、
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種区域では6 5ホン以下， 主として工場などの第4種区域では7 0ホ

ン以下とされている( 9 )。 変速機のケーシングやシャフトなどの加工

精度とともに歯車の加工精度を上げれば、 運転騒音は、 さらに3 "-' 6 

d Bは低くなる可能性があるので( 1 0) (1 1 )、 基準を達成できると思わ

れる。 なお、 試作したハイブリッド形変速機の外歯車は、 ホブ切り加

工のみである(J IS 2級程度〉。 すぐば内歯車は、 ピニオンカッター

で切削加工したままのものである(J 1 S 3級程度〉。
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5. 1 1 第5章のまとめ

( 1 ) ローラを用いた トラクションドライブとはすば外歯車ある い

ははすば内歯車機構を組合せて、 非差動形の多軸駆動形のハイ

ブリッド形変速機を設計・製作した。

( 2 ) 試作した 変速機ははすば歯車の スラストによって、 トラクシ

ョンドライブ部のローラの押付力(接触圧力〉を増加させるこ

とができる ので、 一時的に過負荷が作用しでも、 被動側ローラ

の回転停止による異常摩耗を発生させない機構をもっている。

( 3 ) はすば外歯車を用いたハイブリッド形変速機(減速比約2 0 ) 

において、 粘度の 低いJ油 を用いた場合、 定格出力( 1 0 k W) 

の約5 0 %のとき、 全効率 η与9 0 % が得られた。

( 4 ) すぐば内歯車を用いたハイブリッド形変速機〈減速比約2 8 ) 

において、 工業用歯車油(C油 〉を用いた場合、 定格出力( 1 0 

k W)の約5 0 %のとき、 全効率η士写9 5 % が得られた。

( 5 ) 高速段にトラクションドライブ を、 低速段に歯車機構を用い

たハイブリッド形変速機は、 定格トルク(Tl与40 N-m)の 約

10%の軽負荷， 入力回転数 nl=3000rpm で運転したときに、

1 mの距離での 運転騒音は約7 2 d Bと低い値 を示した。

( 6 ) 理論減速比， 理論効率の計算式を導き、 実験値と比較して、

油 の携鉾損失の占める割合などを明らかにした。 トラクション

用油としては7種類の鉱油系油 〈温度313 Kでの動粘度 8 . 8 

� 3 8 6 mm 2/ s )およびトラクション専用油 (温度3 1 3 K 

での粘度 3 0 . 6 mm 2 / s )を使用した。
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