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1 緒論 

1.1 はじめに 

化石燃料の大量消費にともない，地球温暖化や石油資源の枯渇が危惧されている．これ

に対して，自動車用途をはじめとした原動機の動力を有効に活用するためのトランスミッ

ションの開発が精力的におこなわれてきた．特に任意の変速比をとることが可能な無段変

速機(CVT)に対する期待は大きく，その中の１つとしてトラクションドライブ式のハーフ

トロイダル CVT が自動車メーカ(日産自動車)によって実用化された(1-1),(1-2)．実用化にいた

るまでには，EHL 理論の進展(1-3)や，トラクションドライブの技術や CVT の制御理論の発

展(1-4),(1-5)，構造及びオイルの信頼性の向上(1-6) ,(1-7),(1-8)などにおける多くのブレークスルーが

あった．2002 年に日産自動車のスカイラインに搭載されて以降，自動車用途への採用は見

られないが，その後も，伝達効率の向上や小型化，IVT 化に向けた研究がおこなわれてい

る(1-1),(1-9)．一方で五井らは，トロイダル CVT の大きな負荷伝達容量と，極めてはやい変速

特性に着目し，航空機用発電装置への適用を試みた(1-10),(1-11)．航空機で使用する電力は，ジ

ェットエンジンの回転動力を抽出することでまかなっているが，エンジンの回転数は刻々

と変化するため，一定周波数で発電をおこなうためには変換装置が必要となる．これに対

して，発電機の上流に無段変速機を配すれば，変動するエンジン回転数を一定回転へと変

換し，一定周波数で発電することができる．ここにトラクションドライブ式トロイダル

CVT を適用すれば，小型で安定した電力供給が可能な発電装置を実現することができる．

この発電システムは T-IDG (Traction-drive Integrated Drive Generator)と呼ばれ，国産航空機

向けに実用化された． 

今後トロイダル CVT のさらなる発展を促す最も重要な要因の１つに，小型・軽量化が

挙げられる．特に航空機用途においては，燃費向上や航続距離の増大，運動性向上などの

観点から非常に大きな軽量化需要がある．軽量化のためには，材料の物性向上，構造の最

適化，回転体の高速化が考えられ，その中でも高速化はシンプルで効果が大きい方法とし

て期待される．特に T-IDG においては，近年の航空機電気化の波を受け，発電容量がます

ます大きくなる中，整備性や搭載性を悪化することなくこれに対応するには高速化は不可

欠である．したがって，本稿ではトラクションドライブ式トロイダル CVT の高速化に関

して包括的に論述することを目的とし，特に航空機向け発電装置用途を想定して論じる．

まず，本章においては導入として，航空機の電気システムと発電装置の機能や構成を紹介

し，本研究の動機を示す． 
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1.2 航空機の発電システム 

 

1.2.1 発電システム概要  

Boeing777 航空機を例に，Fig.1-1 を用いて航空機の電気システムを説明する(1-12),(1-13)． 

機内では 115V400Hz の三相交流電源が主に使用されており，エンジン動力を用いて発電す

る主発電装置(Main Generator)と，補助動力装置(以下 APU: Auxiliary Power Unit)によって駆

動される APU 発電機によってまかなわれている．エンジンが停止している駐機時におい

ては，APU 発電機もしくは地上の給電システムから機体の電力をまかなうが，エンジン回

転数が一定以上になり，機体が自走しはじめるころには主発電装置のみを用いた発電へと

切り替える．主発電装置は各エンジンに搭載されており，それぞれが担当する系統の電力

を供給している．これらの系統はブレーカを介して接続されているため，片方の主発電装

置が故障した際には，もう片方の主発電装置の系統を接続して電力を補うことができるよ

うになっている．APU 発電機も同様に各系統に接続させることができるため，これらの電

力系統のバックアップとして活用することができる．さらに，B777 においては，これら 3

台の発電装置が故障した際に作動させる代替発電装置(BUG: Back Up Generator)があるた

め，非常に安全性の高い冗長設計になっている． 

また，交流電源から変圧整流器(TRU: Transformer Rectifier Unit)を介して 28V の直流電源

系統を有している．直流系統の中でも重要となる機体操作系にはバッテリを用いたバック

アップが組まれているだけでなく，RAT(Ram Air Turbine)と呼ばれる風車を機体外部に展開

することで発電をおこない，電力を供給することができる． 

  



6 

 

 

  

APU  
Gen 

Main 
Gen 

Main 
Gen 

Left Engine Right Engine 

BUG BUG 

115 Vac Main Bus 

Transfer Bus 

VSCF Converter 

115 Vac Main Bus 

Transfer Bus 

28 Vdc Captain Flight  
Instrument Bus 

RAT 

28 Vdc Main Bus 

28 Vdc Flight  
Instrument Bus 

TRU TRU TRU TRU 

Battery 
Battery  
Charger 

28 Vdc Main Bus 

Variable Frequency 

External Ground Power 

AC  

Devices 
AC  

Devices 

DC  

Devices DC  

Devices 

Figure 1-1. Electric system in aircraft (Boeing 777) 
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1.2.1 主発電装置 

 

本稿の主題となる主発電装置について，より詳細に説明する． 

ジェットエンジンはファンや低圧コンプレッサを駆動する低圧軸と，高圧タービンを駆動

する高圧軸を有しており，後者から動力を抽出することで補機類(発電機やポンプ)を駆動

させる．具体的には，Fig.1-2 のように，エンジン高圧軸からベベルギア及び長軸のラジア

ルドライブシャフト(Radial Drive Shaft)を介してエンジンの外側に取り付けられたギアボッ

クス(Accessory Gearbox)を駆動し，ギアボックスにマウントされた補機類を駆動する(1-14),(1-

15)． 

ただし，エンジンの回転数はフライトの各フェーズによって変化し，テイクオフ時に到

達する最大回転数は，タキシング時の最低回転数の 2 倍前後である(1-16)．したがって，一

定周波数で発電をおこなうためには，機械的もしくは電気的に周波数の変換をおこなう必

要がある．その変換方式によって，以下の 3 方式が適用されている． 
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Figure 1-2. Drivetrain from engine to auxiliary equipment (1-14) 
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(1) 一定周波数発電方式 (CFG: Constant Frequency Generator) ：Fig. 1-3 

エンジンから無段変速機を介して発電機を駆動する方式．エンジン回転数が低い場合に

は無段変速機が増速状態になるようにコントロールし，エンジン回転数が高い場合には無

段変速機が減速状態になるようにコントロールすることで，エンジンの回転数変動によら

ず，一定回転数で発電機を駆動することができる．一般的には 2 極発電機で 24000 rpm 

(400Hz)の交流発電がおこなわれる． 

構造としては少し複雑になり，重量が大きくなるが，後述する電気的な変換システムの

ようなパワエレ機器が不要となるため，信頼性に優れる．かつては定速駆動装置(CSD: 

Constant Speed Drive)と発電機が別々のハウジングにおさめられていたが，1970 年以降は，

無段変速機と発電機を一体化させた IDG(Integrated Drive Generator)が主流である．これ

は，オイルの潤滑・冷却系やハウジングを共有することによる軽量化効果が大きいためで

ある(1-16)． 

適用例は多く，B747，B757，B767，B777，A320，A330，A340 等に採用されている． 
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Figure 1-3. CFG system 
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(2) 可変周波数発電一定周波数変換方式 (VSCF: Variable Speed Constant Frequency)：Fig. 1-4 

エンジンから発電機を直接駆動した後，変動する周波数を電気的に変換し，一定周波数

とする方式．CFG システムのように無段変速機を活用しないため，発電装置本体の軽量化

が期待され，MD90 の主発電装置として採用された．しかし，前述した CFG システムに比

べ，VSCF システムは信頼性が低く，MD90 の運行(特に初期)においては度々問題を引き起

こした(1-17)．また，周波数変換のためのインバータとコンバータは機内に搭載されるた

め，その排熱もネックとなる．MD90 に適用された当時と比べて，パワエレ機器の信頼性

は向上しているとされているものの，その後の採用例はほとんどない． 

 

 

(3) 可変周波数発電方式 (VFG: Variable Frequency Generator) ：Fig. 1-5 

エンジンから発電機を直接駆動する方式．変動するエンジン回転をそのまま用いて発電

するため，発電した電力の周波数はフライトの状況によって変化する．Fig. 1-6 に示すよう

に，VSCF とは異なり，変動周波数をそのまま用いる系統(周波数に依存しない機器類を接

続する系統)と，周波数を一定周波数に変換したのち用いる系統(周波数影響を受ける機器

を接続する系統)，交流電流を直流電流に変換して活用する系統から構成される．VSCF と

同様に，無段変速機が必要ないため，発電装置本体が軽くシンプルになるという長所があ

る．一方で，複数のパワエレ機器を用いることから，VSCF と同様に信頼性の懸念がある

が，近年の電子部品の信頼性向上や軽量化により，B787 や A380 に採用されている(1-16),(1-

18)． ただし，CFG システムと比較すると，周波数や電圧の変動にともなう電子機器の要

求増大や運用制限，機器の排熱に関わる問題があるものと推測される． 

 

以上のように各方式はそれぞれ一長一短であり，機体毎に適切な方式が選定される． 
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1.2.2 定速駆動装置＆発電機一体型の一定周波数発電システム(IDG) 

前述した CFG 方式の現行形式である IDG システムについて詳細に説明する．Fig. 1-7 に

示すように，IDG のハウジングは，無段変速機(CVT)，潤滑ポンプ，同期発電機を内包す

る．それぞれの構成要素の概要を以下で述べる． 

 

(1) 無段変速機について 

無段変速機については，油圧機械式無段変速機(HMT: Hydro-Mechanical Transmission)

と，本稿の研究対象であるトラクションドライブ式無段変速機の 2 種類がこれまで実用化

されている．前者は，Fig. 1-8 と Fig. 1-9 に示されるように，ラジアルピストンタイプの油

圧ポンプと油圧モータを用いた無段変速機(HST: Hydro-Static Transmission と呼ばれる)に，

差動歯車機構を組み合わせたものである(1-19), (1-20)．入力軸で駆動される油圧ポンプの吐出

容量を変化させることで出力側の油圧モータの回転数をコントロールし，入出力の回転数

比を変化させることができる．差動歯車機構を用いて HST を通過する動力を歯車と分配す

ることで，運転効率の向上と小型化をはかっている．トラクションドライブ方式は，Fig. 

1-10 と Fig. 1-11 に示されるように入力ディスク，出力ディスク，パワーローラの３つの回

転体から構成されるハーフトロイダル型バリエータを採用しており，パワーローラの傾転

角度を調整することで入出力の回転数比を調整している(Table. 1-1)．製品化された T-IDG

は，Fig. 1-10 のように遊星歯車による差動機構を用いることで，CVT を通過する動力を歯

車と分配し，運転効率の向上と小型化をはかっている．HST とトラクションドライブバリ

エータの特徴を比較して Table. 1-2 に示す．以下に概要を述べる． 

 

[各方式の運転効率の違い] 

IDG において，無段変速機の運転効率は，機体の燃費に直接寄与するだけではなく，排

熱の観点で，クーラサイズなどへのインパクトも大きいため重要度は高い． 

HST ではポンプとモータのそれぞれにおいて動力損失が生じるため，それぞれの効率を

90%程度とすると(1-21)，高くとも 80~90%程度の運転効率しか発揮できないが，トラクショ

ンドライブ方式では 90%以上の運転効率が期待できる(1-22)．また，HST は速度や圧力とい

った運転条件によって効率が大きく変化し，特定の条件以外では最大効率が得られない

が，トラクションドライブ方式では広い運転条件で安定した運転効率を得ることができる

ことが特徴である． 

エンジンの回転数や機内での使用電力によって，回転数やトルクが変動することは勿論

のこと，1.2.1 項にて前述したように，航空機の電気システムでは片翼の発電機が故障した

際には，もう片方の発電機が電力を肩代わりすることがあるため，通常運転の二倍近い過

負荷条件での運転が要求される(1-16)．このような幅広い運転条件に対して高い効率を発揮

するという点では，トラクションドライブ方式が優れていると考えられる． 
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Figure 1-10.Traction-drive IDG (T-IDG®) developed by Kawasaki Heavy Industries (1-11). 
 

  

Hydraulic Pump 
(Variable Displacement) 

Hydraulic Motor 
(Fixed Displacement) 

Input 
(Variable Speed) 

Output 
(Constant Speed) Differential Gears 

Figure 1-9. Schematics of Hydro-Mechanical Transmission for IDG. 

Oil flows 



14 

 

 

 

Table 1-1. How to maintain constant frequency of T-IDG by traction-drive CVT. 
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Table 1-2. Comparison between HST and traction-drive CVT for IDG system. 

 油圧ポンプ＆モータ方式(HST) トラクションドライブ CVT 方式 

効率 劣る． 

機械動力を一旦油圧動力に変換し，その後再

び機械動力に変換することから，二重に損失

が生じる．ポンプとモータをそれぞれ 90%効

率とすると，HST の効率は 81%となる． 

運転条件(圧力や回転数)の依存性も高く，最高

効率が発揮できる条件は限定的である． 

優れる． 

トロイダル CVT は，ディスクとパワー

ローラの転動面におけるスピン損失が少

なく，広い運転領域で 90%以上の動力

伝達効率が期待できる． 

重量 IDG としては同程度． 

軽量化のためには，耐圧性，最大回転数，お

よび押しのけ容積の向上が必要となる 

軽量化のためには，トラクションオイル

のトラクション係数，転動材料の寿命，

および最大回転数の向上が必要となる． 

変速レ

ンジ 

広い．(HST 単独では順回転～停止～逆回転ま

で自在に行える) 

ただし，運転条件において効率や負荷容量を

高く保つことが難しい． 

IDG 向けに実用化されているものは，差動歯

車を用いて HMT とすることで，広い変速比を

犠牲にして効率と負荷容量を向上させている 

劣る． 

CVT 単独では，幾何的な制約によって

変速レンジが制限される．(自動車用途

では 1:7 程度まで) 

 

 

変速応

答性 

トラクションドライブ方式に比べると劣ると

考えられるが，現行の IDG 用途においては支

障ない 

変速におけるパワーローラの傾転動作

は，入力軸の回転動力を用いているた

め，きわめて速い変速レスポンスを有す

る． 

適用実

績 

IDG 用途の実績は多く，CF システムとして製

品化された民間航空機のすべてに採用されて

いる． 

IDG 用途(T-IDG)としては国産軍用機の

み．CVT としては，自動車等に採用さ

れている． 
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[各方式の変速レンジの違い] 

トラクションドライブ方式の変速比は，ディスクの回転半径比によって決まるため，特

定の範囲しかとることができない．自動車用途では最大 1:7 程度である．一方で HST の変

速レンジは非常に大きく，ポンプの吐出流量を斜板角度によって調整することで自在な変

速比をとることができる．斜板を完全に寝かせればモータは回転しないため，変速比をゼ

ロとすることができるし，斜板を逆方向に向けることで回転方向を反転することもでき

る． 

ただし，IDG 用途においては，エンジン回転数によらず高い発電負荷がかかりうるた

め，HST をそのまま適用すると，回転数が低くなるにつれて高い圧力で運転する必要があ

る．低回転数ではきわめて高い圧力で運転することになるため，HST を単独で IDG に適用

することはあまり現実的ではなく，差動歯車を組み合わせた HMT が適している．HMT に

することで，HST の幅広い変速比は犠牲になるものの，HST の流入負荷を減らすことがで

き，効率と負荷容量を向上できる． 

トラクションドライブ方式においても，IDG に要求される変速レンジ(1:2 程度(1-16))に対

しては十分な余裕があるため，遊星歯車を用いたパワースプリット方式を採用し，効率向

上をはかっている． 

 

[各方式の変速応答性について] 

IDG においては，エンジン回転数の変動や急な発電負荷の変動に対して，安定した発電

周波数を維持する必要があるため，迅速な変速動作が要求される． 

HST の変速は，斜板を傾転することでおこなう．斜板傾転には油圧ピストンを用いるこ

とが一般的であり，油の流入流量によって変速感度が定まる．素早い変速をおこなうため

には，大流量のポンプやバルブを要する． 

一方，トラクションドライブ方式は，パワーローラのストローク動作によって変速動作

を誘起する (4.2 節にて後述)．変速に用いる動力は CVT 自身の回転動力であるため，極め

てはやい変速動作が可能である． 

 

(2) 潤滑ポンプについて 

潤滑ポンプは，機械要素の潤滑と排熱をおこなうためのものであり，CVT の下流に配置

されているため，エンジン回転数によらず一定の吐出流量でオイルを潤滑することができ

る．IDG 内の排熱によって熱くなったオイルは IDG 外部の熱交換器によって冷却されたの

ち，再び IDG に流入する．熱交換器としては，エンジンに流れる空気を用いた熱交換と，

燃料を用いた熱交換が用いられる．(前者は ACOC: Air Cooled Oil Cooler，後者は FCOC: 

Fuel Cooled Oil Cooler と呼ばれる)  
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(3) 発電機について 

同期発電機は，永久磁石発電機，励磁機，回転整流器，主発電機より構成されるブラシ

レス同期発電機が用いられる．模式図を Fig. 1-12 に示す．以下のフローで発電をおこなう

ことができる． 

① まず，永久磁石発電機によって，固定子に交流電流が発生する．これは整流器によっ

て直流電流へと変換され，発電機の制御電流と励磁機の界磁電流として用いられる． 

② 次に，励磁機の固定子に界磁電流が与えられ，磁界が発生する．これによって励磁機

の回転子に交流電流が誘起される． 

③ 発生した交流電流は回転体に内蔵される整流器によって直流電流へと変換されて，主

発電機の回転子へと流れる(主発電機の界磁電流になる)． 

④ 最後に，回転子が生成する磁界によって，主発電機の固定子に三相交流電流が誘起さ

れる． 

 

 

以上のように，潤滑や発電・制御において，IDG はスタンドアロンシステムとなってい

ることが特徴である． 

 

 

 

  

Rectifier 
(AC to DC) 

Controller 

Exciter Rotor PMG Rotor 

PMG  
Stator 

Exciter 
Stator 

AC 

DC 

DC 

Rotating 
Rectifier 

DC AC 

Main Rotor 

AC 

Main 
Stator 

3-phase, 400Hz 

① ② 

③ 
④ 

Drive Shaft 

Figure 1-12. Brushless synchronous generator in IDG. 
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1.2.3 電動化のトレンドとその課題 

近年，B787 や A380，A350 に代表される近代航空機では，使用する機器類の電動化

(MEA: More Electric Aircraft)が進展している．Fig. 1-13 に示すように，機体で使用される電

力は年々増加傾向にある．最も電機化が進んだ機体である B787 では，定格出力 250kVA の

発電機を各エンジンに 2 台ずつ搭載しているため，全発電容量は 1MVA に及ぶ．これは，

同サイズの旧機体である B767 の 5 倍以上に相当する(1-16)． 

Table. 1-3 に示すように，エンジンスタータ，空調設備，フライトコントロール，防氷装

置や車輪ブレーキなどが，従来用いられていた油圧や空気圧システム(いずれもエンジン駆

動)から電気システムへと変更されている．これによって，以下の恩恵が得られる(1-18)． 

・ダクトや油圧配管類が不要になることによる軽量化 

・機器の運転効率の向上 

・配管の漏れ点検などの整備作業が不要になることによる整備性の向上 (故障の検知) 

 

 

 

 
Figure 1-13. Power capacity of the main generators of commercial aircrafts (1-16). 
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Table 1-3. Progress of MEA until modern airplane. 

 Boeing 737 Airbus 380 Boeing 787 

Engine Starter Pneumatic Pneumatic Electric 

Environmental Control Pneumatic Pneumatic Electric 

Flight Control 
Hydraulic 

Electric & 

Hydraulic 
Hydraulic 

Ice Protection Pneumatic Pneumatic Electric 

Wheel Brake Hydraulic Electric Electric 

Thrust Reverser Hydraulic Electric Hydraulic 

 

しかし，今後さらなる電動化が進展するためには，以下のような技術課題を克服する必

要がある． 

 

1) 発電機の高出力化と軽量化の両立 

発電機はエンジン搭載部品であるため，高出力化に伴う大型化や重量増加は，発電機本

体だけではなく，AGB やエンジンの重量増加にも寄与し得る．また，IDG はエアラインに

おいて整備や交換をおこなう部品(LRU: Line Replaceable Unit)であるため，過度な重量増加

は搭載作業においても悪影響を及ぼす．現行の IDG の出力密度は，おおよそ 1.5 kW/kg と

なっており，Boeing777 の 120 kVA 発電装置では 80kg の重さになる (1-16)．電気化が進むこ

とで 200kVA クラスの IDG が必要となる場合，その質量は 130kg となってしまい，搭載性

や整備性の悪化は避けられない．したがって，これまでにも増して，より軽く，出力密度

が高い発電機が求められる． 
 

2) 発電機や電動デバイスの信頼性向上 

多くの機器が電動化することで，それを支える発電機は勿論のこと，電気システムとし

ての高い信頼性が要求される． 
 

3) 発電機や電動デバイスの排熱対策 

発電機の容量増大に比例して，発生する排熱も大きくなる．前述したような熱交換器で

はスペースや容量に制限があるため，発電機の高効率化による排熱量の低減や，クーラの

冷却効率の向上が求められる．また，多数の電動デバイスを機内に分散配置するため，こ

れらの冷却方法が課題となる． 
 

4) エンジン動力の過抽出によるエンジン作動不良 

発電量の増大により，エンジン高圧軸からの抽出馬力が増加するため，エンジンが作動

不良を引き起こしやすくなる．したがって，これを考慮したエンジン設計や低圧軸からの

動力抽出が提案されている(1-23)． 
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1.3 研究の目的 

前節にて述べた背景において，以下の内容を示した． 

①トラクションドライブ CVT が，高い信頼性や運転効率，変速応答を有しており，IDG

用途に適していること 

②今後進展する航空機の電気化に対応するためには，さらなる大容量化と軽量化が必要と

なること 

 

トラクションドライブ CVT の大容量化と軽量化を両立するためには，トラクションオ

イルの伝達性能の向上や，転動体の材料強度の向上，CVT の高速化が有効である．本研究

ではこの中から CVT の高速化に焦点を当て，高速トラクションドライブ CVT の技術確立

を主題とする．高速化をおこなうと，伝達トルクを低く保ったまま，回転数に比例して出

力を向上することができるため，重量低減や出力向上に対してきわめて有効で簡潔な手法

である．しかし一方で，動的安定性や軸受成立性などの様々な課題を克服する必要があ

り，実現は容易ではない．したがって，本論文は高速トラクションドライブ CVT の課題

を示し，それらの解決方法を理論的解析と実機試験によって明らかにすることを目的とす

る． 

 

本論文は 6 章より構成される． 

第 1 章では，航空機の電気システムにおける IDG の役割と位置づけを示し，トラクション

ドライブ CVT の高速化の必要性を示した． 

第 2 章では，高速化による軽量化効果と想定される課題について明らかにする． 

第 3 章では，高速条件下で発生するパワーローラのスラストベアリングの損傷現象である

ジャイロすべりについて，理論的な予測方法と抑制手法を示すとともに，CVT の高速化の

限界について論じる． 

第 4 章では，回転速度が変速挙動に与える影響を解析と実験を用いて明確化し，安定した

変速動作を得るための方法について述べる． 

第 5 章では，高速条件下におけるパワーローラの傾転動作の安定性に関する考察をおこな

い，変速比と伝達負荷を安定に維持できる条件を提示する． 

第 6 章では，これらの研究成果のまとめをおこなう． 
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2 トラクションドライブ CVT の高速化による効果と課題 

 

2.1 はじめに 

回転体において，高速化が軽量化に寄与することが一般的に知られている．同出力にお

いては，回転数を増すことで伝達トルクを軽減できるため，ギアやベアリング，シャフト

に加わる応力や面圧が低下し，サイズダウンが可能となるからである．トラクションドラ

イブ CVT においても同様の効果が得られるため，航空機用途では自動車用途よりも速い

10000 rpm 以上の高速 CVT の開発を進めてきた(Table 2-1, Fig. 2-1)．特に航空機の電気化を

見据えたときに求められる CVT のスペックは厳しく，高いトルクと回転数の両立が求め

られる． 

しかしながら，高速化の課題や制約条件はこれまで十分に論じられておらず，また，回

転数と重量の具体的な関係は示されていないため，ここで掲げた高速化とトルクの実現性

が不明瞭である．通常，回転体の高速化には制約条件が存在し，各要素における，焼き付

きやすべり，振動といった事象によって高速化は阻まれる．CVT においても，こういった

制約条件を考慮して，問題が起こらない程度の速度を見極める必要がある． 

したがって本章では，トラクションドライブバリエータにおける高速化が重量低減に与

えるインパクトを明確にするとともに，高速化にともなう課題や制約条件を提示する． 
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Table 2-1. Comparison of traction-drive variator specifications. 

 
for 90 kVA 

T-IDG 

for 

automobile 

for aircraft 
(2-11) 

reported in 

this thesis 

Max. input speed  

of variator [rpm] 
15000 7000 20500 20000 

Peripheral velocity at  

traction contact [m/s] 
39 24* 51 70 

* estimated by the authors from the specifications reported by Machida et al. (2-10). 

 

 

 
 

  

Figure 2-1. Comparison of traction-drive variator specifications. 

for automobile 

for 90kVA T-IDG 

Target 

Higher speed and torque 
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2.2 トラクションドライブ CVT に関わる先行研究 

トラクションドライブ式 IDG のコアコンポネントであるトラクションドライブ CVT に

おいては，自動車用途に主眼を置いた研究が数多くなされてきた．1900 年代初め頃のフリ

クションドライブカーと呼ばれるシンプルな摩擦駆動機構に端を発し，1960 年頃に

C.E.Kraus らがハーフトロイダル型トラクションドライブ CVT の設計技術および油圧制御

システムの基礎を構築した(1-4)．その頃は特に耐久性の面で成立が困難とされていたが，流

体潤滑理論(1-3)やトラクションドライブ理論の発展(1-5)をはじめ，転動体材料の寿命向上(1-6) , 

(1-8)，トラクションフルードの開発(1-7)などを経て，1999 年には量産車として実用化される

レベルの性能に達した(1-1),(1-2)．変速制御技術の研究(1-5)や，効率向上のための機構設計(2-

12)，高出力化(2-13)がおこなわれ，トラクションドライブ CVT の特徴である高い変速応答特

性や優れた効率，大馬力を活かすべく研究がすすめられた．惜しくも 2005 年には量産自

動車向けの生産は終了したが，小型軽量化(コストダウン)のための研究(1-1)や，IVT 化によ

る変速比レンジ拡大(2-14)，伝達要素の技術向上(2-15)などは継続されている．これら自動車用

途の先行研究において，本稿の主題となる高速運用については，ほとんど議論されていな

い． 

一方で，本稿の研究の原点となる航空機用途への適用については，1990 年代後半ごろに

研究が開始された．高速運転下でのトラクションドライブの成立性や効率，遊星歯車を用

いたパワースプリット機構，パワーローラの同期安定性，航空機特有の耐環境性に関する

研究がなされた(2-11),(2-11),(2-16), (2-17)．これらの研究では，本稿と同じく，軽量化を重視した高

速 CVT を前提としているが，実試験に基づく基礎的な技術成立性の検討が論点となって

おり，定量的なクライテリアの解析やパラメトリックスタディには及んでいない．したが

って，更なる高速化やスケールアップに際しての判断材料や成立可能性を見積もることが

困難である． 

これに対して本稿は，CVT の高速化が性能に与える影響を分析し，高速化の可能性や制

約条件を解析的に見積もる手法を得て，高速化の指針を提示することを目的とする． 
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2.3 高速化による軽量化の効果 

CVT のサイズを決定づける主要因は疲労寿命であると考えられる．その中でも，トラク

ションドライブの転動面の耐久性は最も支配的な要素として，トラクションドライブ CVT

の開発当初から研究開発が重ねられている(1-1),(1-8)．トラクションドライブでは，ディスク

やパワーローラの転動面に高い接触面圧を与えた状態でせん断力によって負荷を伝達する

ため，過大な負荷は転動面の剥離を引き起こす．したがって，伝達容量を増やすために

は，CVT のサイズを大きくすることで応力を低減することが一般的である．あるいは，高

速化によって CVT の伝達トルクを低減することができれば，CVT のサイズを大きくせず

とも，転動面に与える接触面圧やせん断応力を低減することができると考えられる． 

ここでは Coy の方法(2-1)と同様に，Lundberg-Palmgren の理論を転動体の寿命算出に適用

し，高速化によって得られる応力低減効果がどの程度軽量化や伝達容量の向上に寄与しう

るかを分析する． 

 

まず，ストレスボリューム説に基づくと，転動体の繰り返し疲労寿命は以下式で得られ

る． 

𝐿 =
𝐾𝑧

𝜏 𝑉

(2 − 1) 

ただし，L: 応力付与の繰り返し数 

z0: クリティカルストレスが発生する深さ 

τ0: クリティカルストレスの大きさ 

V: ストレスボリュームのサイズ 

K: 定数 

z0，τ0，V は，それぞれ以下のように荷重とサイズに対して比例関係にある． 

𝑧 ∝ 𝐹 𝑟 (2 − 2) 

𝜏 ∝ 𝐹 𝑟 (2 − 3) 

𝑉 ∝ 𝐹 𝑟 (2 − 4) 

ただし，F: 代表荷重 

r: 代表寸法 

これら Eq. 2-2, 2-3, 2-4 を Eq. 2-1 に代入することで，以下式を得る． 

𝐿 ∝ 𝐹 𝑟 . (2 − 5) 

代表荷重は代表トルク T を用いて以下のようにあらわすことができる． 

𝐹 ∝ 𝑇𝑟 (2 − 6) 
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Eq. 2-5, 2-6 を用いることで，時間寿命 H は代表回転数 N を用いて以下のようにあらわすこ

とができる． 

𝐻 ∝ 𝐹 𝑟 . 𝑁 ∝ 𝑇 𝑟 . 𝑁 (2 − 7) 

トルク T は伝達負荷 P に比例し，代表回転数 N に反比例することから，以下の関係式が成

立する． 

𝑇 ∝ 𝑃𝑁 (2 − 8) 

Eq. 2-8 を Eq. 2-7 に代入することで，寿命 H は伝達負荷 P と代表寸法 r，代表回転数 N を用

いてあらわすことができる．さらに，寿命 H を一定となるように相似設計をする場合はこ

れを一定値とする必要があるから， 

𝑃 𝑟 . 𝑁 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡 (2 − 9) 

となる． 
 
最後に，寸法の三乗に比例する質量 W を導入すると，Eq. 2-9 を変形して以下式が得られる． 

𝑊 ∝ 𝑃 / 𝑁 / (2 − 10) 

where  𝑊 ∝ 𝑟  

この Eq. 2-10 によって，回転数が高ければ高いほど重量を低減できることが確認できた．例

えば回転数を二倍にすることができれば，重量は 39%軽減できることになる．したがって，

トラクションドライブ CVT の高速化は，軽量化に対して有効な策であることが示された． 
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2.4 高速化にともなう課題 

高速化にともなう課題として，以下の 6 つの要因を議論する． 

・冷却性の悪化 

・撹拌ロスの増加 

・トラクション係数低下 

・パワーローラスラスト軸受のジャイロすべり 

・変速特性の変化 

・パワーローラ傾転角の同期不安定 

Table 2-1 にこれらの内容を簡潔にまとめる．以下，それぞれの課題の詳細を述べる． 

 

Table 2-2. Issues to be solved for high-speed traction drive CVTs. 
 

課題 概要・原因 影響 対策 参考 

排熱性の悪

化 

高速小型化による出力

密度の増大，排熱面積

の縮小化のため，CVT

が高温になる． 

・トラクション

係数低下 

・材料の劣化 

・オイルの劣化 

・CVT 伝達効率の

改善 

・冷却性改善 

・耐熱性向上 

 

風損，撹拌

損失の増加 

高速化によって，風損

や撹拌損失が増加す

る． 

伝達効率の悪化 ・流量低減 

・バッフルプレート

の活用 

(2-3)  

(2-4) 

(2-5) 

トラクショ

ン係数の低

下 

上述高温化に伴い，ト

ラクション係数が低下

する． 

大型化(押し付

け力の増大によ

る) 

・冷却性改善 

・オイルの特性改善 

(2-6) 

(2-7) 

パワーロー

ラスラスト

軸受のジャ

イロすべり 

高速下ではスラスト軸

受の転がり軌道が維持

できなくなり，スリッ

プが生じる． 

スラスト玉軸受

の損傷 

・転動体の軽量化 

・プリロード増大 

第 3 章 

変速特性の

変化 

高速下では回転慣性の

影響を大きく受け，変

速感度が鈍化する． 

変速性能の悪化 ・パワーローラ支持

系の剛性の調整 

・制御パラメータの

最適な調整 

第 4 章 

パワーロー

ラ傾転角の

動作不安定 

高速下ではパワーロー

ラ傾転特性の変化によ

って，安定性が崩れや

すくなる 

・変速比の不安

定化 

・伝達容量の低

下 

・制御パラメータの

最適な調整 

・ディスク支持剛性

の向上 

第 5 章 
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2.4.1 排熱性の悪化 

高速化により小型化をおこなうと，出力密度が増加するので，熱がこもりやすい．通

常，CVT 内の発生熱は潤滑油によって冷却されているが，出力密度を高めるにつれて伝熱

面積が相対的に減少するため，冷却性が悪化してしまう．特に CVT の伝達ロスの大半は

パワーローラで生じるため(2-2)，過度な温度上昇に注意を要する．以下，これを簡易に分析

する． 

ここで，CVT の機械構造における局所的な温度上昇を以下式であらわせるものとする． 

∆𝑇 =
𝑃

𝑈𝐴
(2 − 11) 

ただし，ΔT：CVT 機械構造の平均温度と，潤滑油温度の差 [K] 

PL：発生損失 [W] 

U：総括伝熱係数 [W/Km2] 

AH：伝熱面積 [m2] 

高速化を施す場合，CVT の伝達負荷と運転効率が同じであれば，発生熱量は変わらない．

総括伝熱係数も変わらないものとすると，伝熱面積のみが変化するため，以下のように

Eq. 2-11 を変換することができる． 

∆𝑇 ∝
1

𝐴
∝ 𝑟 (2 − 12) 

ここで，Eq. 2-9 の関係を用いると，伝達負荷を一定とする場合の長さと回転数の関係が得

られる． 

𝑟 ∝ 𝑁 (2 − 13) 

Eq. 2-12 に Eq. 2-13 を適用すると，以下式が得られる． 

∆𝑇 ∝ 𝑁 (2 − 14) 

本式より，高速化によって CVT の小型化をすすめると，温度上昇値が大きくなることが

示された．温度が高くなることで，構造自体の耐熱性の問題や，後述するトラクション係

数の低下が問題となりうる．対策として，CVT 伝達効率の向上による発生熱量の低減や，

効率的な冷却，潤滑油量の増加，耐熱性の向上が必要になる． 

 

2.4.2 風損，オイル撹拌損失の増加 

高速回転体は，大きな風損やオイル撹拌損失を引き起こし，伝達効率を悪化させる．高

速ギアの試験においては，kW オーダの損失が発生することが報告されており，CVT の運

転効率を大きく損なう可能性がある(2-3)． 

Dudley(2-4)によると，ギアの撹拌損失は直径の 5 乗と回転数の 3 乗の積に比例することが

わかっている． 
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𝐿𝐶 ∝ 𝑟5𝑁3 (2 − 15) 

これを CVT の高速化に適用させる場合，高速化による小型化(Eq. 2-13)を加味する必要が

ある．Eq. 2-15 に Eq. 2-13 を適用すると，撹拌損失は以下のように得られる． 

𝐿 ∝ 𝑁 (2 − 16) 

高速化による小型化によって r が減少するが，その減少率よりも速度 N の増加率の方がは

るかに大きいため，結果的に高速化によって撹拌損失は大きく増加することがわかる． 

したがって，過剰な高速化は大きな撹拌損失を引き起こし，運転効率を低下させる．対策

としては，潤滑流量の低減やバッフルプレートの活用などによるオイルマネジメントの最

適化が考えられる(2-5)． 

 

 

2.4.3 トラクション係数低下 

トラクション係数はトラクションドライブにおいて伝達性能を左右する主要諸元であ

り，Fig. 2-2 に示すように，以下式であらわされる． 

𝐹 = 𝜇 𝐹 (2 − 17) 

ただし，μt：トラクション係数 

FC：押し付け力 

FT：伝達力 

トラクション係数が高ければ高いほど，低い押し付け力で動力を伝達できることがわか

る．このトラクション係数は油に依存するパラメータであり，温度影響を大きく受けるこ

とが分かっている(2-6) (Fig. 2-3)．また，トラクション係数に寄与するのはオイルの給油温度

だけではなく，CVT 自体の伝達ロスにともなう発生熱も寄与することがわかっている(2-

7)．前述したように，高速で小型になるほど，伝熱面積が低下して温度が上昇するため，

トラクション係数の低下が生じやすくなる．高速化によってトラクション係数が低下する

と，押し付け力を大きくする必要があるため，結果的にサイズを大きくすることとなり，

高速化による小型化の恩恵を十分に得られなくなる(フローチャート Fig. 2-4) 

たとえば，Fig. 2-3 で示したように，温度上昇によってトラクション係数が線形に低下す

る場合，温度上昇後のトラクション係数は以下式で得られる． 

𝜇 = 𝜇 − 𝑚∆𝑇 (2 − 18) 

ただし，μt1：温度上昇前のトラクション係数 

m：温度上昇によるトラクション係数の低下率 [1/K] 

Eq. 2-17 において，伝達力を一定とするためには，トラクション係数μt の低下分，押し付

け力 FCを大きくする必要がある． 
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𝐹 =
𝜇

𝜇 − 𝑚∆𝑇
𝐹 (2 − 19) 

ただし，FC1：温度上昇がない場合の押し付け力 

 

Eq. 2-5 で示したように，CVT の転動体寿命は荷重のマイナス 3 乗に反比例するため，上述

の温度上昇による押し付け力の増大は寿命を大きく低下させる． 

𝐻 = 𝐻
𝜇

𝜇 − 𝑚∆𝑇
(2 − 20) 

ただし，H1：温度上昇がない場合の寿命 

 

これを，大型化による寿命向上でまかなう場合，Eq. 2-7 のトルク T と回転数 N を定数とし

て扱えばいいので，サイズ r は以下式のように得られる． 

𝑟 = 𝑟
𝜇

𝜇 − 𝑚∆𝑇

.
(2 − 21) 

ただし，r1：温度上昇がない場合の寸法  

Eq. 2-21 より，温度上昇が大きくなるほど CVT のサイズが大きくなることがわかる． 

以上のように，温度増加によるトラクション係数の低下と，それによる CVT サイズア

ップの関係が示された．なお，厳密にはサイズアップにともなう排熱面積の増加が生じる

ため，Eq. 2-12 で示したように温度上昇量は緩和される．これを考慮した繰り返し計算と

なる． 

 

例えば，以下の条件のバリエータの高速化を想定する． 

代表半径 r: 50 mm 

代表回転数 N: 5000rpm 

雰囲気温度 T：80 ℃ 

上述サイズ，回転数における温度上昇値ΔT: 30 K 

温度上昇がない場合の理想的なトラクション係数μt: 0.1 

トラクション係数低下率 m: 0.01 / 20K 

オイルの特性は Fig. 2-3 のトラクションオイル SN-1 の値を参考にした． 

本例に基づき，「Eq. 2-9 に基づく高速化による理想的な小型化」と，「Eq.2-21 に基づく温

度上昇によるトラクション係数の低下を考慮した場合の小型化」を比較して Fig. 2-5 に示

す．高速化によってサイズは小さくなるが，同時に温度上昇値も大きくなるため，これに

よってトラクション係数は低下する．その結果，強い押し付け力が必要となるため，サイ

ズアップが必要となり，Eq. 2-9 で期待されるほどの小型化が得られなくなっていることが

わかる．たとえば，本計算例では，5000rpm から 20000pm の高速化をおこなう場合，トラ

クション係数の低下を考慮しない場合は 50mm から 36mm へと 28%の寸法低減(63%の重量
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低減)が可能と考えられるが，温度上昇によるトラクション係数の低下を考慮する場合に

は，50mm から 38mm へと 24%の寸法低減(56%の重量低減)にとどまる． 

 

以上のように，過度な高速化は温度上昇にともなうトラクション係数の影響で十分な効

果が得られないことになる．対策としては，温度上昇の抑制(冷却性の改善)，もしくはオ

イルの特性改善が考えられる． 

なお，本項で示した方法は定性的に傾向を分析するためのものであり，厳密性には欠い

ている．サイズや形状，回転数によって冷却効率は異なるし，温度分布も一様ではないた

め，Eq. 2-12 で示したような簡易な関係式にはならない．これらを手計算で求めることは

難しく，シミュレーションもしくは実験的に得られるものを活用すべきである． 

 

 

 

 
  

Drive Rotor 

(e.g. Input Disc) 

Driven Rotor 

(e.g. Power Roller) 

Shear of Oil Film 

Oil Out Oil In 

Force: 

Force: 

Speed: u-u 

Speed: u 

FC 

FC 

Transmitted Force: FT 

Creep (Slip Ratio): U/U 

Figure 2-2. Principle of traction drive. 
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Figure 2-3. Traction coefficient of various lubricant base fluids as examples 
of decrease in traction coefficient at high temperature (2-6). 

High Speed 

Weight Reduction (Eq. 2-10) 

High Power Density 

Temperature Rise (Eq. 2-14) 

Decrease in Traction Coefficient (Eq. 2-18) 

Weight Increase (Eq. 2-21) 

Weight reduction by a 
high-speed CVT is 
partially canceled by a 
weight increase due to a 
decrease in traction 
coefficient. 

Figure 2-4. Flowchart to show how to estimate a weight reduction by high speeds 
when considering a decrease in traction coefficient due to temperature increase 
caused by an increase in a power density. 

Ideal weight reduction by 
increasing speed of CVT. 

When considering a decrease in traction 
coefficient due to temperature increase.  
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Weight reduction without the effect of  
decrease in traction coefficient due 
to temperature rise 

Weight reduction considering  
decrease in traction coefficient due 
to temperature rise 

Decrease in traction coefficient  
due to temperature increase 

Temperature increase  
due to small heat capacity 

Figure 2-5. Size reduction by high speeds when considering the 
decrease in traction coefficient due to temperature increase  
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2.4.4 パワーローラスラスト軸受のジャイロすべり 

パワーローラの背面には，ディスクからの押し付け力を受けた状態で高速で回転するス

ラスト玉軸受が組み込まれる．スラスト玉軸受は高速で回転すると，コロの転がりを維持

できずにスリップを起こすことがわかっており，CVT においてもこれを考慮する必要があ

る． 

詳細は第 3 章で論じるが，結論として，高速化による小型化をすすめるほどジャイロす

べりが発生しやすくなるため，対策として転動体の軽量化や軸受プリロードの増加が必要

となる．ただし，過大なプリロードは CVT の寿命や効率の悪化につながるため，CVT の

高速化は本課題によって実質的に制限されることになる． 

 

2.4.5 変速特性の変化 

トロイダル CVT の変速動作は，高速になるほど素早くなり，変速の速さと CVT の回転

数は比例関係になることが知られている(2-8)．これに対して，高速で回る CVT の変速動作

では大きな慣性力が作用し，変速動作に影響を与えることが判明した．T-IDG において

は，変速の際に発電機等のイナーシャによって生じる慣性トルクが CVT に作用して，パ

ワーローラ周辺に微小な変位を引き起こし，これが変速挙動を鈍くする． 

詳細は第 4 章で論じるが，結論として，パワーローラの支持系の剛性が低いほど変速動

作は鈍くなるため，それを見越した制御パラメータを与える必要がある． 

 

2.4.6 パワーローラ傾転角の動作不安定事象 

CVT は複数のパワーローラを有しており，これらの傾転角を適切にコントロールするこ

とで，意図した変速比を得ることができる．しかし，高速条件下においては，変速感度が

過剰に高くなることによって，パワーローラの傾転角の同期システムに影響を及ぼし，同

期性が崩れやすくなる(非同期不安定と呼ばれる(2-9))．非同期不安定事象が生じると，それ

ぞれのパワーローラが異なる傾転角になるため，CVT の伝達出力が維持できなくなってし

まう．詳細は第 5 章で論じるが，結論としては，高速運転下では非同期不安定事象が発生

しやすくなり，ディスク支持系の剛性を高めることで，これに対応する必要がある． 

なお，傾転角度が同期した状態で不安定化する，同期不安定事象と呼ばれる現象もある

が，これは制御系のパラメータを適切に与えることで回避可能なものであり，過去にも論

じられている(2-8)ことから，本稿では扱わないものとする． 
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2.5 まとめ 

本章では，CVT の高速化による軽量化の効果を分析するとともに，生じうる課題や制約

条件について示した．転動体寿命の計算式に当てはめると，重量は回転数の 5/7 乗に反比

例することから，高速化によって大幅な軽量化効果が期待できることがわかった．ただ

し，以下の課題を考慮することが前提となる． 

 

(1) 冷却性の悪化 

高速化にともなう出力密度の増加によって，排熱性が悪化する．そのため，発生熱量の低

減や，効率的な冷却，潤滑油量の増加，耐熱性の向上が必要になる． 

 

(2) 撹拌ロスの増加 

高速回転体は大きな風損や油撹拌損失を引き起こし，動力伝達の悪化をまねく．潤滑流量

の低減やバッフルプレートの活用などによるオイルマネジメントの最適化が有効である． 

 

(3) トラクション係数低下 

冷却性の悪化によって CVT が高温状態になると，トラクション係数が低下する．冷却性

を改善できない場合は，押し付け力を増加させる必要がある． 

 

(4) パワーローラスラスト軸受のジャイロすべり 

高速で運用されるパワーローラのスラスト軸受は，ジャイロすべりを引き起こす恐れがあ

る．これを避けるように形状諸元や与圧を与える必要がある．詳細は第 3 章で述べる 

 

(5) 変速特性の変化 

高速運用においては部材の微小な変形が CVT の変速動作に大きな影響を与えるため，こ

れを考慮して制御系を構築する必要がある．詳細は第 4 章で述べる． 

 

(6) パワーローラ傾転角の同期不安定 

高速運用においてはパワーローラの傾転角の同期状態が崩れやすくなるため，これを考慮

して同期システムを構築する必要がある．詳細は第 5 章で述べる． 

 

以上の課題をすべてクリアすることではじめて CVT の高速化を実現することができる．

以降の第 3 章，第 4 章，第 5 章では，CVT ダイナミクスに起因する(4)，(5)，(6)の課題に

ついてより詳細に示し，CVT の高速化の可能性について論述する． 
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3 パワーローラスラスト軸受のジャイロすべり 

 

3.1 はじめに 

トラクションドライブは，2 つの転動体の間に強い押し付け力を与えた状態で，油膜の

せん断力を用いて動力を伝達する．トラクションドライブ CVT においては，ディスクを

パワーローラに強く押し付けた状態で回転動力を伝達している．そのため，Fig. 3-1, 3-2 に

示されるように，パワーローラの背面には押し付け荷重を支持したまま回転を維持するた

めにスラスト軸受が用いられる．パワーローラに加わるスラスト荷重は非常に大きく，数

百 Nm のトルクの伝達において数十 kN ものスラスト荷重が加わるので，耐荷重に優れた

大きなスラスト軸受が用いられる．さらに，パワーローラの回転数はディスクと同様に非

常に高く，本稿で対象とする高速 CVT においては 20000 rpm に達する．このような過酷な

負荷状態で運用されるスラスト軸受の重要度は非常に高く，トラクションドライブ CVT

の性能を決定づける要素の１つである．軸受耐久寿命の評価は勿論のこと，高速下で安定

した軸受転がり運動を維持することが求められる． 

スラスト軸受のコロの転がり挙動を維持するためには，軸受内外輪の転動面からモーメ

ントを与える必要がある(ジャイロモーメントに対抗する必要がある)．正常な運転状態で

は，軌道面からの摩擦力によってモーメントを得て転がり挙動を維持することができる

が，これが不足するとコロと転動面の間に大きなすべり(以下，ジャイロすべり)が生じ

て，軸受を損傷することが分かっている(3-1),(3-2)． 

パワーローラ軸受のように，大型で高速に回転するスラスト玉軸受においては，ジャイ

ロすべりの抑制のために非常に大きなモーメント荷重が必要となるため，これを考慮した

設計が必要となる．したがって本章では，CVT 設計の観点からスラスト軸受の成立性の検

討指針を導き，高速・小型化においてどのような影響を及ぼし得るかを分析する．あわせ

て，高速 CVT の試験結果を示し，ジャイロすべりに関する計算手法の検証をおこなう． 

 

  



40 

 

 

  

Figure 3-1. Thrust ball bearing in power roller supporting clumping force of CVT.  

Clumping Force Clumping Force 

Contact Force 

Thrust load on 
power roller  

Figure 3-2. Photo of thrust ball bearing in power roller.  
Ceramic balls are applied. 

Thrust ball bearing 
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3.2 ジャイロすべりの発生条件の計算 

本節ではスラスト玉軸受にのみ着目し，山本の計算式(3-3)を元に，ジャイロすべりの発生

条件を求める． 

Fig. 3-3 はスラスト軸受の概念図である．図の左側は転動面の溝を転がるコロのイメージ

を示しており，右側は内外輪の溝に挟まれるコロの断面を示している．自転しながら公転

するコロにはジャイロモーメント MGが加わるため，これによって自転軸は後方に後退し

ようとする．自転軸が後退すると，軌道面の転がり方向と自転の進行方向が不一致になる

ため，微小なすべりが生じる．このすべりによって，コロは内外輪の溝から摩擦力(もしく

はトラクション力)を受けることになり，これがコロに対してモーメント MFとして作用す

る．十分な摩擦力が得られる場合は，ジャイロモーメント分の摩擦モーメントを与えるこ

とができるため，コロの転がり運動を適切に維持することができるが，摩擦力が不足する

場合は，ジャイロモーメントに負けてしまうため，自転軸はさらに後退していき，大きな

スリップ(ジャイロすべり)を引き起こしてしまう．そして，最終的には大きな発熱と油膜

切れによる損傷に至る． 

したがって，ジャイロモーメント MGと摩擦モーメント MG の大小関係を比較することで

ジャイロすべりの発生条件の計算をおこなう． 

 

 

 

  

Figure 3-3. Schematic and notation of a thrust ball bearing. 
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まず，軸受に理想的なスラスト荷重が付与される場合，ジャイロモーメント MGと摩擦

モーメント MG は以下式で得られる． 

𝑀 = 𝐼 𝜔 𝜔 sin 𝛼 (3 − 1) 

𝑀 = 2𝜇𝐹 𝑟 (3 − 2) 

 

ただし，Ib: コロの慣性モーメント 

 rot: コロの自転角速度 

 rev: コロの公転角速度 

 : コロの自転軸の傾き角 (※) 

 : 内外輪溝とコロの間の摩擦(トラクション)係数 

 F0: 内外輪溝とコロの間の法線方向の接触荷重 

 rb: コロの半径 

※ コロと溝の間の接触面で生じるスピンモーメントの影響で，接触面の状態は外輪

もしくは内輪コントロール状態となるため，純スラスト軸受であっても自転軸は

斜めをむく(3-3)． 

 

コロが一定密度の球である場合，コロの慣性モーメントは質量密度を用いて以下式で得

られる． 

𝐼 =
8

15
𝜋𝜌𝑟 (3 − 3) 

次に，コロの公転角速度rev と，コロの自転角速度rotは，パワーローラの回転角速度0

を用いて以下のようにあらわすことができる． 

𝜔 =
cos(𝛼 − 𝛽)

2 sin 𝛼 sin 𝛽
𝜔 (3 − 4) 

𝜔 =
𝑅 + 𝑟 cos 𝛽

2𝑟 sin 𝛼 sin 𝛽
𝜔 (3 − 5) 

ただし，0: パワーローラの回転角速度

 : コロと内外輪溝の間の接触角度 

 R0: スラスト軸受のピッチ円半径 

なお，接触角度は以下式で得られる． 

𝛽 = arctan
2𝐹

𝑛𝐹
(3 − 6) 

ただし，FC: コロに加わる遠心力 

 FT: パワーローラに加わるスラスト荷重 

 n: 軸受のコロの数 
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ジャイロすべりを発生させないためには，摩擦モーメントがジャイロモーメントより大き

ければ良いので，以下式を成立させればよい． 

𝑀 < 𝑀 (3 − 7) 

Eq. 3-1, 3-2 に，Eq. 3-3, 3-4, 3-5 を代入することで，Eq. 3-7 を詳細化すると，以下が得られ

る． 

𝐴𝜋𝜌𝑅 𝑟 𝜔

15𝜇𝐹
< 1 (3 − 8) 

ただし， 

𝐴 = 1 +
𝑟

𝑅
cos 𝛽

cos(𝛼 − 𝛽)

sin 𝛼 sin 𝛽
(3 − 9) 

 

Eq. 3-8 より，回転数0 が高くなるほどジャイロすべりが発生しやすくなることを示すこと

ができた．本式より，ジャイロすべりを抑制するためには以下が有効であることがわか

る． 

① 質量密度の低減 

コロの材料変更などによって密度を下げれば，ジャイロモーメントを下げることが

できるので，ジャイロすべりの抑制に効果がある．T-IDG においては，セラミック

ボールを採用して質量密度を低減している．セラミックスの質量密度は鉄の約 40%

程度であるので，ジャイロすべりのクライテリアを大きく緩和することができる． 

 

② スラスト軸受のピッチ円半径 R0 の低減 

ピッチ円半径を縮小すれば，コロの自転速度が低下するため，ジャイロモーメント

を下げることができ，ジャイロすべりの抑制に効果がある．しかし，ピッチ円を小

さくすると，配置可能なコロの玉数が少なくなるため，軸受の負荷容量が低下して

しまう． 

 

③ コロの半径 rb の低減 

コロを小さくすれば，慣性モーメントが低下するため，ジャイロモーメントを下げ

ることができ，ジャイロすべりの抑制に効果がある．しかし，玉のサイズを小さく

すると，負荷容量が低下してしまう． 

 

④ 摩擦係数の増加 

摩擦係数を大きくすれば，摩擦モーメントを大きくできるので，ジャイロすべりの

抑制に効果がある．そのためにはトラクション係数の高いオイルが有効である．反

対に，高温条件などでトラクション係数が低下すると，ジャイロすべりは発生しや
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すくなる． 

 

⑤ コロと溝の接触荷重 F0の増加 

大きなスラスト荷重を与えれば，摩擦モーメントを大きくできるので，ジャイロす

べりの抑制に効果的である．ただし，過剰な押し付け力を常時与えると，軸受寿命

の低下や損失の増大をまねくため，加減を見極める必要がある．詳細は次節以降で

述べる． 
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3.3 CVT 高速化によるジャイロすべりへの影響と対策 

本節では，前節で得られたジャイロすべりの発生条件を元に，高速トラクションドライ

ブ CVT におけるジャイロすべりのリスクを分析する．そして，ジャイロすべり抑制方法

として CVT の与圧荷重の増大を検討し，その効果や可能性について議論する． 

 

3.3.1 CVT の高速・小型化がジャイロすべりの発生しやすさに与える影響 

本項では，第 2 章にて述べた高速化による軽量化効果と関連付けて，ジャイロすべりの

発生リスクを分析する．回転数が増加するとジャイロすべりが発生しやすくなる点は前節

で述べたとおりであるが，高速化にともなう小型化は，ジャイロすべりを抑制するように

働く．これらを同時に考慮することで，CVT の高速化とジャイロすべりとの関係性を算出

する． 

まず，Eq. 2-9 を再び示す． 

𝑃 𝑟 . 𝑁 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡 (2 − 9) 

本式は，耐久寿命を一定とする場合の負荷とサイズと回転数の関係を示している． 

次に，Eq. 3-8 の左辺を代表寸法 r と代表速度 N で記述する． 

𝐴𝜋𝜌𝑅 𝑟 𝜔

15𝜇𝐹
∝ 𝑟 𝑁 𝐹 (3 − 9) 

Eq. 2-9 を用いて，Eq. 3-9 の右辺から，寸法 r を置き換えると， 

𝐴𝜋𝜌𝑅 𝑟 𝜔

15𝜇𝐹
∝ (𝑃 𝑁 ) . 𝑁 𝐹 = 𝑃 / 𝑁 / 𝐹 (3 − 10) 

となる． 

Eq. 3-10 の右辺が大きくなるほどジャイロすべりは発生しやすくなり，反対に小さくな

るほどジャイロすべりは起こりにくくなる．つまり，以下の結論を得る． 

・負荷容量 P を変えずに，高速化(N の増加)によってサイズダウンをする場合，速度が上

がるにつれてジャイロすべりがおこりやすくなる． 

・回転数 N を変えずにサイズアップによって負荷容量 P を大きくしようとする場合，負荷

の増大にしたがってジャイロすべりがおこりやすくなる．負荷(サイズ)が大きくなるほ

ど高速化が不向きであり，低負荷で小型であるほど高速運用に適している． 

・大容量化，高速化のいずれの場合においても，軸受与圧荷重を増やすことで，ジャイロ

すべりを抑制することができる． 

 

以上のように，CVT の高速化もしくは負荷容量の増大に際しては，ジャイロすべりの発生

リスクが高まることに留意する必要がある． 
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3.3.2 CVT のプリロードによるジャイロすべりの抑制効果と高速化の限界 

Fig. 3-4 で示すように，トラクションドライブ CVT はトラクションドライブをおこなう

ための押し付け力発生機構を有している．押し付け力の発生には，カムクランプもしくは

油圧クランプと呼ばれる機構が一般的に用いられており，それらが機能しないような条件

においても最低限の与圧を与えることができるようにプリロード機構が併用される(3-4)．本

機構によって，Fig. 3-5 に示すように負荷に応じた適切な押し付け力を与えることができ，

優れた寿命と効率が得られる．プリロードは，トラクションドライブに必要な最低限の押

し付け力を保証することを目的としており，低負荷においてはプリロードだけで負荷の伝

達をおこなう． 

この押し付け力発生機構のプリロードは，パワーローラのスラスト軸受の与圧としても

機能する．Fig. 3-4 のように，ディスクに与えられた押し付け荷重はパワーローラのスラス

ト荷重として負荷される．したがって，高速化によってジャイロすべりの発生リスクが高

まった場合は，押し付け力発生機構のプリロードを大きくすることで，ジャイロすべりを

抑制することができる．しかし，過剰なプリロードを与えると，Fig. 3-5 のように，高い負

荷になるまでトラクションドライブにとって過押し付けな状態が続くため，CVT の効率と

寿命を損なう恐れがある．本項では，前節で得られたジャイロすべりの条件式を用いて，

必要となるクランププリロード荷重を算出し，これが CVT の性能に影響を与えうるかど

うかの分析をおこなう． 

 

 

  

Figure 3-4. Schematic of the clamping system. 
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まず，パワーローラに作用するスラスト荷重はディスクのクランプ荷重を用いて以下の

ようにあらわすことができる(3-4)． 

𝐹 =
𝐹 cos 𝜃

sin(2𝜃 − 𝜑)
(3 − 11) 

ただし，FT: パワーローラに作用するスラスト荷重 

FA: ディスクのクランプ荷重 

: 半頂角 (Fig. 3-4 参照)

 : パワーローラの傾転角 (Fig. 3-4 参照) 

次に，パワーローラの回転数0を出力ディスクの回転数outを用いてあらわす． 

𝜔 =
1 + 𝑘 cos(2𝜃 − 𝜑)

sin 𝜃
𝜔 (3 − 12) 

ただし，k0: キャビティアスペクト比 (Fig. 3-4 参照) 

以上の Eq. 3-11,3-12 によって，ディスクとパワーローラの荷重と回転数の相関が得られた

ので，これらを Eq. 3-8 に適用することで，ディスクに要するクランプ力を回転数や傾転角

の関数として得ることができる．例えば，Table3-1 に示す仕様の CVT において，ジャイロ

すべりを起こさないための必要クランプ力は Fig. 3-6 のようになる．なお，ここで想定す

る CVT は IDG 用途であるとして，出力回転数out は 9000rpm 一定であるものと考えた．

傾転角が小さくなる(減速運転)ほど，ジャイロすべりが発生しやすくなることで必要なク

ランプ荷重が増えて，反対に，傾転角が大きくなる(増速運転)と，ジャイロすべりが起こ 

Figure 3-5. Typical characteristic of clamping force. 
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proportional to power) 
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りにくくなるため，必要なクランプ荷重が減少した．これは，傾転角が小さくなるほど，

「パワーローラの回転数が増加すること」と，「幾何的な配置関係によって，スラスト荷

重が大きくなりやすいこと」が理由である．本例においては，最も大きなクランプ荷重が

必要となる条件は最小傾転角(最大減速運転)であり，14.2kN に達する．ジャイロすべりを

抑制するためには，これをプリロードとして押し付け機構に与えることになる． 

 

次に，ここで得られたプリロード荷重によって，トラクションドライブ CVT が伝達可

能な負荷量(Fig. 3-5 の Ppre)を考える． 

まず，第二章で述べたように，パワーローラとディスクの間のトラクション力 FT はトラ

クション係数t と接触荷重 FC の積で与えられる． 

𝐹 = 𝜇 𝐹 (2 − 17) 

接触荷重 FCのはクランプ荷重 FAを用いて以下の Eq. 3-13 のようにあらわせることから，

上述 Eq. 2-17 を以下の Eq. 3-14 のように書き換えることができる． 

𝐹 =
1

2 sin(2𝜃 − 𝜑)
𝐹 (3 − 13) 

𝐹 =
𝜇

2 sin(2𝜃 − 𝜑)
𝐹 (3 − 14) 

次に，出力ディスクのパワーローラとの接触半径 rout はキャビティ半径 r0を用いて，以下

式で得られる． 

Figure 3-6. Necessary preload for CVT whose specification is shown in Table 3-1. 

 

Preload should be 

determined by this point. 
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𝑟 = [1 + 𝑘 − cos(2𝜃 − 𝜑)]𝑟 (3 − 15) 

出力トルク Tout は，トラクション力 FTと回転半径 rout の積に，パワーローラの数を乗じれ

ば良いので，Eq. 3-14, 3-15 を用いて，以下のように得られる． 

𝑇 = 4𝐹 𝑟 =
2[1 + 𝑘 − cos(2𝜃 − 𝜑)]𝜇 𝑟 𝐹

sin(2𝜃 − 𝜑)
(3 − 16) 

伝達負荷 P はトルクと回転数の積であるから， 

𝑃 = 𝑇 𝜔 =
2[1 + 𝑘 − cos(2𝜃 − 𝜑)]𝜇 𝑟 𝐹 𝜔

sin(2𝜃 − 𝜑)
(3 − 17) 

 

したがって，Fig. 3-6 のような形で算出した必要プリロードの値を，Eq. 3-17 の FAに代入

することで，プリロードによって伝達可能な負荷を算出することができる．たとえば，

Table 3-1 で示した数値と Fig. 3-6 から得られた FA=14.2kN 代入すると，伝達可能負荷は約

100kW と求めることができる．本値を小さいとみるか大きいとみるかの良否判定は，設計

する負荷容量によって異なる．例えば Table 3-1 で示した CVT が，60kW 程度で運用される

ことを想定して設計した場合には，明らかな過押し付け運用になるため，効率や寿命がひ

どく悪化する．この場合には回転数を下げて，ジャイロすべりを起こりにくくすること

で，プリロードを下げることが好ましい．反対に，Table 3-1 で示した CVT が，100kW を

大きく上回る運用を主とするのであれば，過押し付けとはならないので，高速化の余地が

あると考えていい． 

この良否判定をより詳しく分析するため，出力回転数とキャビティ半径に変化を与えて

同様の解析をおこなう．すなわち，速度条件毎にキャビティ径を Eq. 2-9 に基づいて変更

し，そのときの必要クランプ力を求めて，Eq. 3-17 に代入する．すると，Fig. 3-7 のよう

に，高速化によるプリロードの増大と，それによって伝達可能な負荷の増加の関係を得る

ことができる．高速化をおこなうほどに，サイズは小さくなるものの，必要なプリロード

は増加し，それによって伝達可能な負荷も二次関数的に増加するため，過押し付けの運用

になりやすいことがわかる．本図を用いることで，特定の CVT をどこまで高速化できる

かを即座に判断することができる． 

ただし，Fig. 3-7 は特定の諸元(Table 3-1)を元にした解析であるから，あらゆる CVT に適

用できるものではないことに留意する．基準となる CVT を決定した後，そこからの高速

化の可能性を吟味するためのものである．また，本節ではバネ式のプリロードを用いてジ

ャイロすべりを抑制することを前提として述べたが，油圧等を用いて押し付け力を自在に

操る方法もある(3-6)．その場合は速度条件によって適切な押し付け力を与えることができる

ため，より高速な運転に対応することもできる． 
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Table 3-1. Analysis condition. 

Ball Radius rb 8.334 mm 

Pitch Circle Radius R0 30.8 mm 

Density of Balls  3200 kg/m3 

Number of Balls n 9 

Angle of Rotation Axis  74 degrees 

Friction Coefficient*  0.055 

Cavity Radius r0 45 mm 

Output Speed  9000 rpm 

Half Cone Angle  58 degrees 

Aspect Ratio k0 0.65 

Tilting Angle  25 to 91 degrees 

Traction Coefficient* t 0.05 

* Can be estimated using elastoplastic theory (3-5). 

  

Figure 3-7. Calculated effect of the output speed on the preload, the 

power transmitted by only the preload and the size. 
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3.4 試験 

ジャイロすべりに関わる理論を確認すべく，高速トラクションドライブ CVT の試作機

を用いて試験を実施した．3.4.1 項に試験装置の概要を示し，3.4.2 項に試験結果を示す． 

 

3.4.1 試験装置 

試験装置は Fig. 3-8 に示すように，モータ，ギア(増速機)，CVT，ダイナモによって構成

される．モータによって与えられた回転動力は，ギアによって増速され，最大 20000 rpm

となって CVT の入力軸を駆動する．CVT は，変速比を自在に操ることで，入力回転数に

よらず，出力回転数を 8944 rpm 一定となるように制御をおこなう．CVT の出力軸は渦電

流式のダイナモを駆動する．ダイナモを用いて任意の負荷を与えることで，IDG における

発電負荷を模擬することができる． 

CVT の内部の様子を Fig. 3-9 に，スペックを Table 3-2 に示す．CVT は 2 キャビティ型の

ハーフトロイダル CVT であり，2 つの入出力ディスク対と，4 つのパワーローラから構成

される． 

また，Fig. 3-10 に示すように，パワーローラのスラスト軸受外輪(静止側)に熱電対を貼

付し，温度計測をおこなった．これによって，ジャイロすべりの発生の有無を温度変化に

よって測定することができる． 

 

 

Table 3-2. CVT specfications. 

 

 

 

 

 

 

  

 
CVT for 

90 kVA T-IDG 

Protptype 

high speed CVT 

Max Speed 
40 m/s 

15,000 rpm 

70 m/s 

20,000 rpm 

Torus Diameter 110 mm 148.5 mm 
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Figure 3-8 Test rig. 

CVT 
Gears 

Dynamometer 

Motor 

Figure 3-9. Prototype of high-speed traction drive CVT. 
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3.4.2 試験結果と計算値の検証 

クランプ荷重としてプリロードのみを与えた状態で，入力回転数を少しずつ上昇させ，

ジャイロすべりの発生有無を調査した．この間，出力回転数は 8944 rpm 一定に保たれてい

る．プリロードは，11.6 kN と 20 kN の 2 種類を準備し，プリロードの大きさがジャイロす

べりの発生しやすさに与える影響を確認できるようにした． 

Fig. 3-11 は，11.6 kN のプリロードを与えた状態で，入力回転数を 14000 rpm から 15000 

rpm へと移行させていった際の試験結果を示している．回転数が 14300 rpm に達した際

に，軸受外輪温度の急激な上昇が確認でき，ジャイロすべりが発生したと推定される．一

方で，Fig. 3-12 は同様の試験を 20 kN のプリロードを与えておこなった結果であるが，外

輪温度の変化は見られず，安定している．高いプリロード条件では，ジャイロすべりが発

生していないと考えられる． 

Fig. 3-13 は，温度上昇がみられた後のスラスト軸受を分解して，外輪の転動溝を観察し

ている様子を示している．写真からわかるように，外輪の転動溝には，本来の転がり方向

とは異なる方向(溝に対して外向き)に筋がついていることがわかる．これは，コロの自転

軸が傾いたことで生じたすべり痕と考えられ，ジャイロすべりの発生を証明している． 

 

 

  

Figure 3-10. Measurement position of temperature at power-roller bearing. 
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Temperature rise 

due to sliding 

Temperature is stable. 

Figure 3-12. Measurement showing stable temperature of the power roller without 

gyroscopic sliding of the thrust ball bearing at a sufficient preload of 20 kN. 

Figure 3-11. Measurement showing temperature increase of the power roller due to gyroscopic 

sliding of the thrust ball bearing above 14,300 rpm at an insufficient preload of 11.6 kN. 
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上述した条件以外にも，プリロードや軸受諸元を変えて複数の試験を実施し，ジャイロ

すべりの発生有無を調査した．その結果をまとめて Fig. 3-14 に示す．図の縦軸は，計算値

を元に想定していた最大到達回転数(ジャイロすべりが発生する回転数)であり，横軸は，

実際に試験でジャイロすべりが発生したときの回転数を示している．計算値と試験結果は

比較的よく一致しており，ジャイロすべりが起こりにくくなるように設計した CVT にお

いては，目標回転数の 20000 rpm に到達することができた． 

 

以上より，本研究で提示した，高速条件下におけるクランププリロードの必要性と，ジ

ャイロすべりの発生予測方法の有効性を確認することができた． 

  

Figure 3-13. Photograph of the race of the power-roller bearing after gyroscopic sliding, 

where the smear streaks are observed. 
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of streaks 
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Figure 3-14. Comparison between test results and the calculation of the input 

speed when gyroscopic sliding occurs. 

Maximum  
speed of CVT 

OK (Not slide until maximum speed) 

Gyroscopic sliding occurred 

Theoretical line where gyroscopic 

sliding occurs based on Eq. (18) 
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3.5 今後の課題 

しかしながら，Fig. 3-14 に示した試験結果と計算に基づく推定値には僅かに差異がみら

れる．試験では，計算に基づく推定値よりも，5~10%程度低い回転数でジャイロすべりが

発生してしまっている．これに関しては以下が主原因であると考えている． 
 
- 軸受の温度上昇にともなう摩擦係数の低下による，摩擦モーメント(保持力)の低下 

- CVT クランプ機構の摩擦のともなう，クランプ荷重 FAの低下 

- 4 つのパワーローラ間の押し付け力のアンバランスによる，ディスクとパワーローラ

の間の接触荷重 FC の低下(かたより) 

- 軸受内の複数のコロの支持荷重のアンバランスによる，コロと転動面の間の接触荷重

F0 の低下(かたより) 

- ディスクやパワーローラの変形にともなう半頂角の低下によるパワーローラのスラ

スト荷重 FT の低下 
 
より高精度な解析をおこなうためには，以上の項目を考慮する必要がある． 

 

  



58 

 

3.6 まとめ 

トラクションドライブ CVT の高速化における課題の１つとして，パワーローラ軸受の

ジャイロすべりに関して議論した． 

 

まず，ジャイロすべりの発生条件を示す理論式を導出し，高速条件下で発生しやすくな

ることを示した．そして，すべりの抑制のためには，コロの小型軽量化・コロと転動面の

間の摩擦係数の向上・スラスト荷重(与圧)が有効であることを示した． 

次に，CVT の押し付け機構のプリロードが，ジャイロすべりの抑制に効果的であることを

示し，必要となるクランププリロードの計算方法を導いた．一方で，過剰な高速化による

大きなプリロードは，効率や寿命を悪化させうることを示し，CVT 高速化の限界について

記述した． 

最後に，高速 CVT 試作機を用いた試験結果を示すことで，ジャイロすべりの発生条件

が予測どおりであり，本章で提示した理論が有効であることを実証した． 

 

以上より，CVT のパワーローラスラスト軸受におけるジャイロすべり事象とそのための

設計要件が明らかとなり，高速化の可能性を拓くことができた． 
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4 高速トラクションドライブ CVT の変速特性 

 

4.1 はじめに 

IDG において，安定した発電周波数を維持できることは最も大切な性能の１つであるか

ら，CVT の変速動作の動特性は極めて重要な特性と言える．IDG の出力負荷(発電負荷)の

変動や，入力回転数(エンジン回転数)の変化はあらかじめ知らされるものではなく，外乱

的に付与される．これらの急な変化に対して発電周波数の乱れを最小限に抑制するために

は，変速の応答特性を掌握し，適切な制御を与える必要がある．IDG だけでなく，他のモ

ビリティ向けにおいても，変速動特性に関する関心は高く，適切な制御によって所望の変

速動作を得ることが求められる． 

トラクションドライブ CVT はパワーローラとディスクとの間にオフセットを与えるこ

とでトラクション力を誘起し，変速動作をおこなうことができる．高速運転においてはこ

の感度が高く，僅かなオフセットを与えるだけで大きな変速動作が生じるため，部材変形

などによる微小な変位が変速動作に与える影響を無視できなくなる(4-1)．また，制御パラメ

ータを誤ると，制御が不安定化することも考えられる(4-2）．特に，高速条件においては運動

エネルギが大きいため，慣性力の影響が大きくあらわれ，これが変速動作に作用すること

も想定される． 

そこで本章は，高速下における CVT 動特性の分析と試験をおこない，CVT の回転速度

や慣性，剛性などが変速応答性にどのような影響を及ぼすかを明らかにすることを目的と

する． 
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4.2 変速の原理と理論 

CVT の変速は，Fig. 4-1 に示すパワーローラの傾転角を変えることにより変速比

（rin/rout）を変えておこなう．パワーローラの傾転運動は，Fig. 4-2 に示すオフセット量 x

を調整することでおこなっている．このオフセットがサイドスリップと呼ばれる微小すべ

りを発生させ，傾転力 FSを生み出す．したがって，たとえば出力回転数が目標値に満たな

い場合は，ピストンに油をおくってオフセットを与えてパワーローラを傾転させ，所望の

回転数に達した時点でピストンの油を抜き，オフセットが無い元の場所に戻す， といっ

た制御を常時おこなっている． 

このパワーローラの傾転動作に関する基礎となる傾転特性は，田中らによって論じられ

ており(4-2），その概要を 4.2.1 項に示す．次に，これを発展させた高速回転時の傾転応答理

論を 4.2.2 項で述べる． 

 

4.2.1 パワーローラ傾転動作の基礎式 (低速運転における傾転特性) 

田中らは，パワーローラの傾転動作をあらわす運動方程式を以下式で与えている． 

xK
dt

d
B

dt

d
I S













  2

 （4-1） 

ただし，: パワーローラの傾転角度 

x: パワーローラのストローク量 

I: 傾転動作の慣性モーメント 

B: 等価減衰係数 

KS: パワーローラオフセットによって誘起される傾転力に関するゲイン 

傾転に関わる慣性モーメントが十分に小さい場合には，Eq. 4-1 は以下式で近似できるこ

とが知られている（4-2）． 

 
x

r

k
x

B

K

dt

d inS

0

0 cos18.0  
  （4-2） 

ただし，r0: キャビティ半径  

k0: キャビティアスペクト比 

: パワーローラの傾転角 

in: 入力ディスクの回転角速度 

これら記号については Fig. 4-3 を参照のこと．本式より，傾転による変速応答は，ストロ

ーク量 x と回転速度inに比例することがわかる． 

なお，Eq. 4-2 は，傾転角速度がサイドスリップのすべり速度に一致することを意味して

いる．サイドスリップを発生させて傾転動作をはじめると，傾転速度の分だけディスクとパ

ワーローラ間の相対速度が減少し(これがダンピングに相当)，傾転速度が Eq. 4-2 であらわ
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される速度に達するころには相対速度はゼロとなり，傾転力が発生しなくなる．つまり，Eq. 

4-2 は傾転動作に関する終端速度と言える． 

 

 

 

 

  

Figure 4-2. Ratio-changing mechanism. Offset of 

contact point x generates tilting force FS. 

Figure 4-1. Basic Structure of CVT. 
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Figure 4-3. Schematic and notation of a CVT. 
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4.2.2 高速運転における傾転応答特性 

前述したように，変速応答は回転数に比例して高まるため，高速運転においては微小なス

トロークで素早い傾転動作をする．10 m オーダのストロークでも十分な変速動作が可能で

あるため，部材変形等による CVT の微小変位が無視できなくなる．さらに，高速下では変

速動作にともなって大きな慣性力が生じるため，これが CVT の変位を引き起こす．そこで

本項では，慣性力による変位と，その変位による変速応答特性の変化について述べる． 

 

まず，部材変形によるパワーローラディスク間のオフセット量変化x を仮定すると，傾

転速度の式 Eq. 4-2 は以下式に書き換えることができる． 

     xx
r

k
xx

B

K

dt

d inS 



0

0 cos18.0 
 （4-3） 

変位x は加減速にともなう慣性力によって生じる変位であり，Fig. 4-4 で示すパワーローラ

周辺の変形が主要因である．したがって，変位x に関する以下の運動方程式が成立する． 

   
xK

dt

xd
B

dt

xd
MF PRPRPRtr 







2

2

2  （4-4） 

ただし，Ftr: 慣性力によるトラクション力変化 

MPR: パワーローラ質量 

BPR: トラクション方向のパワーローラ移動に関するダンピング要素 

KPR: トラクション力方向のパワーローラ支持剛性 

なお，Eq. 4-4 の左辺について，入出力ディスクの各接点からパワーローラにトラクション

力が加わるため，トラクション力に 2 を乗じた．通常，Eq. 4-4 右辺のバネマス系の固有振

動数は数十～数百 Hz オーダであることから，きわめて急峻な変速挙動を除いて，下式で近

似できる． 

PR

tr

K

F
x




2
 （4-5） 

つづいて，加減速動作にともなうトラクション力変化Ftr は，出力系の回転慣性を計算す

ることで得られる． 

out

out
out

tr r
dt

d
I

F
4



  （4-6） 

ただし，Iout: CVT 出力系の慣性モーメント 

out: 出力回転角速度 

rout: CVT 出力ディスクの接触半径(Fig. 4-3)． 

CVT は一般的な 2 キャビティ式（パワーローラ 4 つ使用）を想定し，慣性トルクを 4 で除

した．なお，本式においては，Fig. 4-5 に示す航空機発電装置用途のドライブトレインを想

定した．つまり，入力側（エンジン側）の慣性力は非常に大きいため CVT の変速による回
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転数変動は生じず，出力側（発電機側）の回転数のみが変化するものとした．従い，Eq. 4-

6 は CVT を適用アプリケーションによって異なることに留意する． 

次に，出力回転数outと出力ディスク接触半径 rout は，CVT の形状諸元（Fig. 4-3)）を用い

て以下のように与えられる． 

  inout k

k 








00

0

2cos1

cos1
 （4-7） 

   000 2cos1 rkrout    （4-8） 

以上の Eq. 4-3，4-5，4-6，4-7，4-8 を用いて，加減速時の慣性力によるパワーローラ変位

量x と，傾転速度 d/dt は以下のようにあらわされる． 

 








dt
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 （4-9） 
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ただし， 
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kk

Kr

I
A

PR

inout  （4-11） 

変速動作の基礎式（Eq. 4-2）と新たに導出した式（Eq. 4-10）を比べると，分母 A 項の分

だけ傾転動作が遅くなることがわかる．パラメータ A は回転慣性 Iout と回転速度in の 2 乗

に比例するため，これらが大きい場合には傾転速度が悪化し，逆に，低慣性かつ低回転速度

では，基礎式（Eq.4-2）に近い傾転速度となり，慣性の影響を無視できることになる． 
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Figure 4-4. Displacement of power roller due to the deformation of the shaft and bearings. 

Traction Force 
2Ftr 

Deformation of shaft 

Deformation of bearings 

Figure 4-5. Configuration diagram of IDG system. 

Inertia of input system: Iin (>>Iout) 

Generator 

Rotor 

Gears Gears CVT Engine 

Inertia of output system: Iout 
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4.3 試験 

高速下の変速特性に関わる理論を確認すべく，高速トラクションドライブ CVT の試作機

を用いて試験を実施した．4.3.1 項に試験装置の概要を示し，4.3.2 項に試験結果を示す． 

 

4.3.1 試験装置 

試験装置の構成は第３章にて使用したものと同じであるため，詳細は割愛する(Fig. 3-8, 3-

9 を参照)．本試験で使用した CVT の仕様を Table 4-1 に示す．CVT 出力系の回転軸を取り

換えることで慣性モーメントを調整できるような構造とした．試験においては，CVT 後流

の慣性モーメントを二種類用意し，Eq. 4-10, 4-11 で示したような慣性モーメントの違いに

よる挙動の変化が確認できるようにした． 

本 CVT の回転数制御には，Fig. 4-6 のブロック線図に示すカスケード制御を用いた．サー

ボバルブでピストン位置をコントロールするマイナーループ系と，出力回転数を一定に保

つメジャーループ系（PI 制御）から構成される． 

 

4.3.2 試験結果 

試験では，Fig. 4-6 に示すフィードバック制御における変速比指令（図中，Command）

を変化させ，その応答時間を見ることで変速応答性の取得をおこなった．Table 4-1 に示す

2 種類の慣性モーメントの回転体に対してそれぞれ応答特性を取得し，比較したものを

Fig. 4-7 に示す．CVT 入力回転数を固定した状態で CVT 出力回転数をステップ状に減速す

るように指示したところ，制御ゲインは等しいにもかかわらず，慣性が大きい case1 の方

は応答が遅く，慣性が小さい case2 の方は応答がはやい結果が得られた．本結果は 4.2.2 項

で述べた傾向と一致しており，慣性力が変速応答に影響を与えていることを試験でも確認

することができた． 
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Figure 4-6. Speed control diagram. 

Controlled object
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Table 4-1. Specifications of prototype CVT. 

 

Maximum input speed - 
20,000 rpm 

(70 m/sec) 

Cavity radius r0 45 mm 

Half cone angle  58 degree 

Aspect ratio k0 0.65 

Tilting angle  25 to 91 degree 

Power-roller stiffness KPR 5.5 x 106 N/m 

Moment of inertia (case 1) Iout 0.118 kgm2 

Moment of inertia (case 2) Iout 0.070 kgm2 

 

 

 

  

Case1 

(High inertia) 

Figure 4-7. Test results of speed-changing response of the high-speed T-CVT at a tilting angle 

 of 73 degree. The response of the CVT with high inertia is slower than that with low inertia. 

(Dimensionless time in this figure and following Figure 4-8, 4-9, 4-11 and 4-13 is defined as the 

ratio to the 10% settling time of the step response of case 1 in this figure.) 

Case2 

(Low inertia) 
Command 
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4.4 計算値と試験結果に基づく検証と考察 

 

4.4.1 理論検証 

本節では，4.2.2 項で述べた理論に基づいた変速動作の解析結果を示し，4.3 節の試験結果

と比較することで，理論検証をおこなう．解析は，Fig. 4-6 に示したブロック線図を用いた

線形解析とし，傾転感度は Table 4-1 に示した諸元に対して Eq. 4-10, 4-11 を適用した．Table 

4-1 で示した 2 種類の慣性モーメントの回転体に対して，それぞれ変速動作を解析した結果

を，試験結果と比較して Fig. 4-8 に示す．試験結果と解析結果を比較すると，オーバーシュ

ート量などに僅かな差異はあるものの，おおよその挙動が一致しており，本稿で述べた理論

式が十分な精度を有していることを実証できた． 

さらに，慣性モーメントを考慮しない従来予測に基づく解析結果を，本稿で提案する解析

手法と比較して Fig. 4-9 に示す．慣性モーメントを考慮しない場合と考慮する場合とで，応

答性は大きく異なり，慣性モーメントを考慮することの重要性が確認できる．最後に，今回

使用した CVT における本試験条件での A 値(Eq. 4-11)と変速感度の計算値を Table 4-2 に示

す．慣性体を有する場合，傾転応答性が本来の 10%程度まで，大幅に低下することがわか

る．これは，高回転数で CVT を使用することで，回転速度の二乗に比例する A 値が極端に

大きくなるためである．例えば，ここで取り上げた CVT と同じ設計諸元であっても，3000 

rpm 程度の低回転数域であれば，A 値は 1 以下となり，応答性の低下もそれほど深刻ではな

い．この場合は従来理論でも十分に挙動を予測することができる． 

 

4.4.2 試験結果と解析結果の差異に関する考察 

前述したように，Fig. 4-8 における試験結果と解析結果には僅かに差異が生じている．特

に，変速動作が完了する時間軸 0.4 近傍のオーバーシュート挙動に差がみられる．一方で，

時間軸 0.3 近傍の変速初期の挙動は精度よく予測できていることから，制御対象が Fig. 4-6

で示した単純な線形モデルでは模擬できていないと考えられる．したがって，制御対象を構

成する，サーボバルブの流量操作，ピストンストローク動作，パワーローラの変速動作の中

の非線形性に着目し，以下が主原因であると考えた． 

(1) パワーローラのストロークを制御するサーボバルブの電流～流量特性の非線形性 

(2) パワーローラのストローク動作によって生じる摩擦の影響 

(3) パワーローラまわりの剛性の非線形性 

上述(1)について，サーボバルブは流量の非線形性やヒステリシスがあり，特にバルブ開度

が小さい領域においては，バルブラップ量次第で線形特性が大きく変化するため，これが

変速動作に影響を与える可能性がある．次に，上述(2)について，パワーローラがストロー

ク動作するときには，それを妨げるような摩擦が発生する．特に，変速動作が終了する安

定点近傍では，微小動作が要求されるため，摩擦影響が大きくあらわれる．最後に，上述

(3)について，パワーローラまわりの変形は Fig. 4-4 に示したように，軸受を介したものに

なるため，ヘルツ接触面の剛性や軸受隙間による非線形性が大きい．また，Fig. 4-10 のよ

うに，一度変位が生じると，元に戻りにくくなるようなヒステリシス特性を有することも

考えられる．このヒステリシスがあると，変速動作序盤の大きな加減速で生じた大きな変
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位が，変速動作終盤の緩やかな変速動作にも残ってしまうため，あたかも変速動作終盤に

おける変速応答性が低下したかのような挙動となる．以上の(1)～(3)の要因において，要因

(3)の影響が最も大きいと考え，変速動作時のストローク動作を試験にて計測した． 

Fig. 4-11 は，LVDT（差動変圧器)を用いて，変速動作におけるパワーローラトラニオン

のストローク量を計測した試験結果である．試験条件は 4・2 節で示した case2 と同じ条件

とした．図 14 に示すように，初期位置 0μm で安定していたパワーローラは，25μm 程度の

ストロークで変速動作をおこなった後，初期位置から 4μm 程ずれた箇所で安定しているこ

とがわかる．これが，変速動作中に生じた変位のヒステリシスであると考えられる．そこ

で，これを考慮するために式（5）で示した荷重と変位量の関係式に，Fig. 4-12 のような

ヒステリシス要素をくわえ，再度変速挙動を解析した結果を Fig. 4-13 に示す．Fig. 4-8 の

解析結果と比較すると，オーバーシュート量も含め，変速動作をかなり精度良く模擬する

ことができている． 

以上のように，僅か数 μm で変速動作をおこなう高速 T-CVT においては，部材変位のヒ

ステリシス特性が変速応答性に影響する．今後， FEM を用いる等してヒステリシスの大

きさを解析することができるようになれば，さらなる変速挙動の予測精度の向上が可能に

なる．さらにそれに基づいて制御システムを構築することで，高速下においても高い応答

性と安定性（オーバーシュートやハンチングの抑制）を両立する CVT を設計することが

でき，T-IDG においては発電周波数の乱れが小さい高品質な電力の供給が可能となる． 

 

 
 

  

Test result of high inertia 

(Red solid line) 

Figure 4-8 Simulation results of speed-changing response. Simulation results show the high 

inertia lower the speed-changing response, which shows good agreement with test results. 

Command 

Simulation result of high inertia 

(Red dotted line) 

Simulation result of low inertia 

(Blue dotted line) 
Test result of low inertia 

(Blue solid line) 
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Table 4-2. Comparison of speed-changing response. 

 

 
Conventional 

estimation 

Case 1 

(High inertia) 

Case 2 

(Low inertia) 

Inertia :Iout 
0 kgm2 

(Not considered) 
0.118 kgm2 0.070 kgm2 

Constant :A 0 8 5 

Ratio of speed-changing 

response : 1/(1+A) 

1 

(Baseline) 
0.11 0.17 

 

 

 

 

 

  

Simulation result of high inertia 

Figure 4-9. Comparison of speed-changing responses between a conventional estimation 

without considering the effect of inertia and a new estimation with considering it. The 

response time based on the theory proposed in this paper is much slower than the response 

based on conventional theory. 

Simulation result of low inertia 

Command Simulation result of no inertia 

(Conventional estimation) 
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Figure 4-10. Remaining deformation of power roller, caused by traction force 

during speed change. 

Traction Force 

Thrust 

Thrust 
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i) Initial stable condition 

ii) During speed change 

iii) Stable condition 
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Figure 4-11. Test results showing hysteresis of power roller’s displacement caused by speed 

changing. Stable position of the power roller has changed by 4m during speed change. 

Measured by LVDT 

Initial position of power roller 

Position after  

speed change 
Change of stable position 

(Hysteresis offset) 

i) Initial stable 

 condition 

ii) During  

speed change 

iii) Stable condition 

after speed change 
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Figure 4-13. Simulation results of speed-changing response considering the hysteresis of 

deformation. Simulation results show better agreement with the test results. 

Improved simulation result 

(Blue dotted line) 

Test result 

(Blue solid line) 

Command 

Force 

Deformation 

With remaining deformation  

(Hysteresis loop) 

Without remaining deformation 

(x) 

(Ftr) 

Figure 4-12. Deformation of power roller (x) by traction force (Ftr), when considering the 

remaining deformation of the power roller. 

Hysteresis offset of 

the power roller’s 

displacement 
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4.5 まとめ 

トロイダル CVT が変速動作をおこなうとき，その変速応答は慣性力による部材変形の

影響を受ける．回転数と慣性モーメントが大きく，CVT の剛性が小さい程，応答性が低下

することを理論解析で示した．さらに，20,000 rpm での運転が可能な高速 CVT 試作機を使

用して変速応答性を計測し，慣性モーメントが大きい程，変速応答性が低下することを実

証した．実機では，従来の理論値と比べると変速応答性が 10%程度まで低下しており，本

章で提案した変速理論の有用性を確認できた．また，部材変位のヒステリシス特性を考慮

することで予測精度をさらに高められることを示した．本理論に基づいて CVT とその制

御システムを設計することで，自在の変速応答性を得ることができると同時に，高速運転

を含むあらゆる運転条件で安定した変速動作をおこなうことができる． 
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5 高速トラクションドライブ CVT の安定性 

5.1 はじめに 

トラクションドライブ CVT は複数のパワーローラを介して動力を伝達し，それぞれの

パワーローラが均等に負荷を伝達することが望まれる．いずれかのパワーローラに負荷が

偏ると，そのパワーローラが最も消耗しやすく，また，トラクションドライブがグロスス

リップによる伝達力喪失を起こしやすくなるためである(Fig. 5-1)．動力を均等に配分する

ためには，パワーローラの傾転角を同期させて，ディスクとパワーローラの間の滑り率を

等しく保つ必要がある． 

パワーローラの同期には，CVT の変速特性を活用した機械油圧式のフィードバックシス

テムが一般的に用いられている．この同期システムの安定性について，五井らや田中は，

油圧配管に流路抵抗を与えることで，ダンピングとして機能し，安定性が向上することを

示した(5-1), (5-2)．本手法は高速 CVT においても有効にはたらく．しかし，第４章でも述べ

たように，CVT の変速特性は速度によって感度が変わるため，高速運転ではこれまで考慮

されていなかったような微小な変位が同期安定性に寄与する． 

したがって本章では，高速運転下における同期システムの安定性分析をおこない，高速下

でもパワーローラの同期を維持可能な方法を検討する．さらに，試作機を用いた試験結果

を示し，理論検証をおこなう． 

 

 

  

Input  Output  Input  Output  

Power Roller B  

Power Roller A  

Synchronous Asynchronous 

Even Torque Uneven Torque 

Large Slippage  
Same Tilting Angles 

Different  

Tilting Angles 

Figure 5-1. Asynchronous tilting angle unbalances the transmitted torque. 
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5.2 同期システムの原理 

パワーローラの傾転角がばらばら(非同期)になると，伝達負荷に偏りが生じるため，結

果的に CVT 全体の負荷容量が低下することになる．傾転角の同期のために，Fig. 5-2 に示

すような機械油圧式のフィードバックシステムが組まれており，各パワーローラのシリン

ダ間が配管で連結されるように構成されている．このシステムによって同期崩れが解消さ

れるときの挙動を，以下で説明する．(Fig. 5-3 をあわせて参考願う) 

1. まず，傾転角に差がある状態を想定する(非同期状態) 

2. 傾転角の差があることで，動力伝達に偏りが生じる．ディスクとパワーローラ間の接

触点におけるすべり量が大きい側が大きな負荷を伝達し，逆に，すべり量が小さい方

の負荷は小さくなる． 

3. パワーローラ間の伝達負荷の差異は，トラクション力の差としてパワーローラに作用

し，ピストンを動かそうとする．同期状態では荷重が釣り合うことでピストン位置は

動かないが，荷重に差が生じるとピストンが作動する． 

4. パワーローラが移動することで，ディスクとパワーローラの間にサイドスリップが生

じ，4.2 節で述べた変速理論に基づき，パワーローラは傾転動作をおこない，最終的

に傾転角度差は解消される．(通常の変速動作とは異なり，パワーローラは互いに反

対方向に傾転しようとすることに留意する) 

以上の各記述は，Fig. 5-3 の番号に対応する． 

 

このように，シリンダ間を連結しただけのシンプルなシステムであるが，パワーローラ

の傾転特性をうまく活用することで，自動的にパワーローラを同期させ，均等な動力配分

を実現している．しかし，本システムはかなり高応答(高ゲイン)であるため，前述した挙

動の最終ステップにおいて，中立点を通り過ぎて傾転することがあり，適切に設計しなけ

ればいつまでも同期せずに持続振動や発散振動を引き起こす．これに対して，五井らや田

中は Fig. 5-4 のように，シリンダ間の配管に流路抵抗を設け，ダンピング特性を向上する

ことで安定化させる方法を提案している．このダンピングは強ければ強いほど同期システ

ムを安定化させることができるが，過度な流路抵抗は制御系の応答を低下させることに留

意する必要がある． 
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A 

A 

Section A-A 

Input 

Disc 

Output 

Disc 

Power roller 

Piston 

Piston 

Servo 

Valve 

Each cylinder is connected 

via hydraulic line. 

Figure 5-2. Synchronization system of power rollers. 
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Figure 5-3. Mechanism of power roller synchronization. 

3) The deviation of the traction force moves the power roller. 

1) Assume a difference in the tilting angle. 

2) A change in the contact point unbalances the creep which induces the traction 

force. The transmitting torque increases at point A, while it decreases at point B. 

A 

B 

Creep 

Traction 

Coefficient 

Normal state 
(synchronous condition) 

A 

B 

4) Each power roller tilts to the neutral position. 
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5.3 同期システムの解析 

従来の同期システムの解析は，Fig. 5-3 に基づいたものであり，パワーローラのストロー

ク動作と傾転動作を運動方程式であらわす方法をとっている．しかし，実際には非同期状

態におけるトラクション伝達荷重のアンバランスはディスクにも作用し，微小な変位を引

き起こす．高速条件においてはこの変位の影響を無視することができない．そこで本節で

は，ディスクの変位を考慮した動解析モデルを提案し，安定性の解析をおこなう． 

 

5.3.1 同期システムの解析モデル 

Fig. 5-5 に，ディスクの動きを加味して，新たにモデル化した同期システムを示す．従来

モデル(Fig. 5-3)との差異は，トラクション伝達荷重によるディスク位置の変位と，それに

ともなうパワーローラの傾転動作である．通常，ディスクは軸受によって支持されている

ため，ディスクに加わる荷重に変化が生じると，μm オーダの変位が生じる．本項ではこ

れによる影響を加味して，同期システムの運動方程式を構築する． 

 

  

Piston 

Disc 

Orifice 

Servo Valve 

Figure 5-4. Orifices between pistons to stabilize the synchronization system suggested 

by Goi et al. and Tanaka (5-1),(5-2). 



81 

 

 

3) The deviation of the traction force moves the power roller and disc. 

1) Assume a difference in the tilting angle. 

2) A change in the contact point unbalances the creep which induces the traction force. 

The transmitting torque increases at point A, while it decreases at point B. 

A 

B 

Creep 

Traction 

Coefficient 

Normal state 
(synchronous condition) 

A 

B Inclination: m 
Change in Creep: Cr 

4) Each power roller tilts. When the system is unstable, the power rollers overshoot the 

neutral position. 

Support 

of disc 

Reaction of transmitting force 

Figure 5-5. Synchronization system of the power rollers considering the displacement of 

the disc due to the change in the traction force. 
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まず，非同期状態を想定し，パワーローラ傾転角に差があるものと考える．この傾転

角の差によって，ディスクとパワーローラの接触点が以下のように変化する． 

∆𝑟 = ∆𝜙
𝑑𝑟

𝑑𝜙
= ∆𝜙(𝑟 sin 𝜙) (5 − 1) 

∆𝑟 = ∆𝜙
𝑑𝑟

𝑑𝜙
= ∆𝜙[𝑟 sin(2𝜃 − 𝜙)] (5 − 2) 

ただし，rin: 入力ディスクのパワーローラ接触点における回転半径 

 rout: 出力ディスクのパワーローラ接触点における回転半径 

rin: 傾転角度の非同期化にともなう，入力ディスク回転半径 rinの変化量 

rout: 傾転角度の非同期化にともなう，出力ディスク回転半径 rout の変化量 

r0: キャビティ半径 

: パワーローラの傾転角 

: バリエータの半頂角 (Fig. 5-6 を参照) 

この回転半径の変化によって，パワーローラとディスク間のトラクションドライブのすべ

り率(クリープと呼ばれる)が変化し，それによってトラクション伝達力の差が生じる． 

∆𝐶𝑟 =
∆𝑟 𝜔 − ∆𝑟 𝜔

𝑟 𝜔
=

𝜔 𝑟 sin 𝜙 + 𝜔 𝑟 sin(2𝜃 − 𝜙)

𝑟 𝜔
∆𝜙 (5 − 3) 

∆𝐹 = 𝐹 𝑚∆𝐶𝑟 (5 − 4) 

ただし，Cr: 非同期化によって生じるクリープの変化量 

 in: 入力ディスクの回転角速度 

 out: 出力ディスクの回転角速度 

 F: 非同期化によって生じるトラクション伝達荷重のアンバランス 

 FC: ディスクとパワーローラ間の接触法線荷重(押しつけ荷重) 

 m: クリープ変化に対するトラクション係数の変化 

(Fig. 5-5 に示すように，トラクションカーブの傾きに相当する) 

なお，ここでのCr は入力ディスク～パワーローラ間とパワーローラ～出力ディスク間の

二か所の接触点におけるクリープの変化量の総和であるものとする． 

 

次に，トラクション伝達荷重の変化によるパワーローラとディスクの変位をあらわす運

動方程式は，Fig. 5-7 の概念図に基づいて以下のようにあらわすことができる． 

𝑀
d x

dt
+ 𝐷

𝑑(𝑥 − 𝑥 )

𝑑𝑡
+ 𝐷

𝑑𝑥

𝑑𝑡
= 2∆𝐹 (5 − 5) 

𝑀
d x

dt
+ 2𝐷

𝑑(𝑥 − 𝑥 )

𝑑𝑡
+ 𝐾 𝑥 = −2∆𝐹 (5 − 6) 

ただし，xPR: パワーローラの変位 

xD: ディスクの変位 
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MPR: パワーローラとパワーローラ支持部の質量 

MD: ディスクの質量 

 DD: トラクション力によるディスクとパワーローラ間のダンピング係数 

 DO: パワーローラストローク動作のダンピング係数 (流路抵抗など) 

 KD: ディスク支持部の剛性 

傾転動作を誘起するオフセット量 x は，パワーローラとディスクの相対変位であることか

ら，以下式で得られる． 

𝑥 = 𝑥 − 𝑥 (5 − 7) 

これらの Eq. 5-5, 5-6, 5-7 をまとめると，F から x の伝達関数 G(s)を得ることができる． 

𝐺(𝑠) =
2[(𝑀 + 𝑀 )𝑠 + 𝐷 𝑠 + 𝐾 ]

𝑀 𝑀 𝑠 + (2𝑀 𝐷 + 𝑀 𝐷 + 𝑀 𝐷 )𝑠 + (𝑀 𝐾 + 2𝐷 𝐷 )𝑠 + 𝐾 (𝐷 + 𝐷 )𝑠
(5 − 8) 

ここで， 

𝑋 = 𝐺(𝑠) ∆𝐹 (5 − 9) 

 

最後に，パワーローラとディスクのオフセットはパワーローラの傾転動作を誘起する．

4.2 節でも述べたように，傾転速度は以下式であらわされる． 

𝑑𝜙

𝑑𝑡
=

0.8𝑥

𝑟
(1 + 𝑘 − cos 𝜙)𝜔 (5 − 10) 

ただし，k0: キャビティアスペクト比 (Fig. 5-6 を参照) 

 

 

以上，本項で述べた内容をブロック線図にまとめると Fig. 5-8 のようになる．これが同

期システムの動特性モデルである． 
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Figure 5-8. Block diagram of synchronization system.  

Output Disc 

r0 

e0 

Power Roller 

Input 

Disc 

k0=e0/r0 

  

FC 

out 
in 

FC 

rin 

rout 

Figure 5-6. Definition of variator-rerated symbols. 

Disc 

Piston 

MPR 

Power Roller 
DO 

Traction 
DD 

Force F 

Displacement of Power Roller 
xPR 

Damper (Pressure Loss) 
MD 

KD 

Support 

xD 
Displacement of Disc 

xPR - xD Relative Displacement: 

Figure 5-7. Modeling of motion between the disc and power rollers. 

 FCrinr0sin+ outr0sin(2 
inrin 

FCm 
x

G(s) 
0.8(1+k0-cos)in 

r0 
-

+

Eq. 5-3 

s 
1 

Eq. 5-4 Eq. 5-9 Eq. 5-10 
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5.3.2 安定性解析 

本項では，前項で得られた同期システムの閉ループ(Fig. 5-8)の安定性判別をおこなうこ

とで，システムの安定条件を導く． 

まず，ブロック線図をまとめると，閉ループの伝達関数 H(s)が以下のように得られる． 

𝐻(𝑠) =
𝐴𝐺(𝑠)

𝑠 + 𝐴𝐺(𝑠)
(5 − 11) 

ここで， 

𝐴 =
0.8𝑚𝐹

𝑟
[𝜔 sin 𝜙 + 𝜔 sin(2𝜃 − 𝜙)] (5 − 12) 

伝達関数 H(s)の安定性判別をおこなえば，安定条件を導出することができるが，伝達関数

G(s)が４次遅れ(Eq. 5-8)であるから，H(s)は５次遅れ系で記述されることになり，安定条件

はきわめて複雑な方程式となる．したがって，ここではより実用的な解を導出するため

に，近似式を用いる方法を提案する．  

 

5.2 節で述べたように，同期システムの安定性向上のために，ダンピングとして流路抵

抗を与えることの有効性はすでに知られている．これは高速運転下においても同様に有効

であるため，ここでは，十分な流路抵抗(ダンピング係数 D0)が与えられているものと想定

する．この場合，Eq. 5-8 に示した伝達関数 G(s)は，以下のように近似することができる． 

𝐺(𝑠) =
2

𝑀 𝑠 + 2𝐷 𝑠 + 𝐾
(5 − 13) 

本近似の妥当性については Fig. 5-9 に示すボード線図から理解できる．Fig. 5-9 は一巡伝達

関数のボード線図を，近似を用いた場合と用いない場合とで比較した例である．流路抵抗

が十分に与えられている場合は，近似の有無が，安定性評価に寄与する周波数帯(100Hz 前

後)の特性に与える影響は少なくなることがわかる． 

次に、近似式 Eq. 5-13 を Eq. 5-11 に代入すると，閉ループ系の伝達関数は以下のように

簡潔な３次遅れ系であらわすことができる． 

𝐻(𝑠) =
2𝐴

𝑀 𝑠 + 2𝐷 𝑠 + 𝐾 𝑠 + 2𝐴
(5 − 14) 

本式にラウス・フルビッツの安定判別を適用すると，以下の安定条件を得る． 

𝐷 𝐾 − 𝐴𝑀 > 0 

∴
𝐾

𝑀
>

𝐴

𝐷
(5 − 15) 

係数 A に Eq. 5-12 を代入し，トラクションドライブのダンピング係数 DD に以下の Eq. 5-16

を代入すると，安定条件式 Eq. 5-15 は以下の Eq. 5-17 のように書き換えることができる． 

𝐷 =
2𝑚𝐹

𝑟 𝜔
=

2𝑚𝐹

𝑟 (1 + 𝑘 − cos 𝜙)𝜔
(5 − 16) 
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𝐾

𝑀
> 0.4[𝜔 sin 𝜙 + 𝜔 sin(2𝜃 − 𝜙)](1 + 𝑘 − cos 𝜙)𝜔 (5 − 17) 

最後に，この判別式 Eq. 5-17 の左辺を，固有振動数 fn を導入して書き換えると以下式が得

られる． 

𝑓 >
0.4[𝜔 sin 𝜙 + 𝜔 sin(2𝜃 − 𝜙)](1 + 𝑘 − cos 𝜙)𝜔

2𝜋
(5 − 18) 

ここで，固有振動数 fn の定義は以下とした． 

𝑓 =
1

2𝜋

𝐾

𝑀
(5 − 19) 

 

Eq. 5-18 が本節において最も重要な式であり，ディスクの変位を考慮した同期システム

の安定条件式である．Eq. 5-18 から，ディスク支持系の固有振動数が，ディスク回転数in

とout，パワーローラの傾転角，バリエータの形状諸元である半頂角とキャビティアス

ペクト比 k0 によって算出される特定の値より大きくなければならないことがわかる．特に

ディスク回転数の影響は大きく，固有振動数は回転数に比例して大きくする必要がある．

つまり，バリエータを高速化するほど，高い支持剛性が要求される． 

例として，Table 5-1 に示すバリエータ諸元について，Eq. 5-18 の安定判別式を適用する

と，Figure. 5-10 のように，必要なディスク支持系の固有振動数が，ディスクの回転数とパ

ワーローラの傾転角の関数として得られる．回転数が高く，傾転角が小さいほど必要な固

有振動数は高くなり，最大回転数運用においては必要な固有振動数が 160Hz に達している

ことがわかる． 
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Table 5-1. Specifications of the variator in the prototype CVT. 

 

Output Speed out up to 10,000 rpm 

Tilting Angle  25–91° 

Half-Cone Angle  58° 

Cavity Aspect Ratio k0 0.65 

Cavity Radius r0 45 mm 

 

  

Figure 5-9. Bode plot comparing the open loop transfer function of the 

synchronization system between with and without the approximation of Eq. 5-13.  

Using approximated function 
Without approximation 
(small flow resistance) 

Without approximation 
(flow resistance by orifice) 

Delay of 180 degrees 

High gain affects the stability 
if the flow resistance is small. 
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5.4 試験 

CVT 試作機を用いて，本章で述べた同期システムの安定化理論の検証をおこなった． 

 

5.4.1 試験装置 

試験装置の基本的な構成は 3.4 節のものと同じであるので省略する．供試体としては固

有振動数の異なる複数のバリエータを準備し，支持系の固有振動数が同期安定性に与える

影響を評価できるようにした(Table 5-2)．固有振動数は Fig. 5-11 に示すように，アンギュ

ラ玉軸受の与圧を変更することで調整し，その後，ハンマリングによって調整できている

ことを確認した．試験中に振動が発生したときに，ディスクの動きをモニターできるよ

う，渦電流式のギャップセンサをハウジングに搭載し，ディスク外周との間のギャップを

測定した(Fig. 5-11)．試験実施時の CVT 制御方法は，出力回転数一定制御方式と，パワー

ローラ傾転角一定制御方式の二種類で試し，合計 4 ケースの試験を実施した(Table 5-2)．前

者は，入力回転数を変化させても，それに応じてパワーローラの傾転角を調整することで

出力回転数を一定とする制御方式であり，後者は，入力回転数によらず，パワーローラを

一定の傾転角(一定の変速比)で維持する方式である． 

なお，本節で扱う内容はディスク動作にともなう高速下での同期特性であることから，

従来の不安定事象(5-1)は起こらないように，同期システムに十分な流路抵抗を与えている． 

 

Increasing Speed Decreasing Speed 

Figure 5-10. Necessary natural frequency of variator support to maintain the stability of 

the synchronization system. Higher speed requires a higher natural frequency.  
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5.4.2 試験結果 

試験結果の代表例として，Table 5-2 の case1 の試験結果を Fig. 5-12 に示す．入力回転数

を少しずつ上昇させていく間，出力回転数は 9800 rpm で一定に維持されている．ところ

が，入力回転数が 15200 rpm を超えたところから，パワーローラの傾転角が急に振動的に

なり，同時にディスクの動きにも振動があらわれた．その後も入力回転数を増加させてい

ったが，振動はおさまることなく継続していた．発生した振動の周波数は，ディスクの入

力回転数によって変化しており，その様子を Fig. 5-13 に示す．入力回転数が高くなるほ

ど，振動の周波数は高くなっていくが，18300 rpm から 18900 rpm あたりで上昇が一旦停滞

する現象が見られた．このときの振動周波数 163Hz は出力ディスクの回転周波数(9800 

rpm)と一致している．本現象は，自励振動の引き込み(同期化現象)であると考えている．

引き込みについては 5-5 節で後述する． 

ほかの試験(case2,3,4)についても同様の振動現象が計測された．振動が発生した運転条件

を Fig. 5-14 にまとめて示す．前節において導出した理論のとおり，支持剛性が高いほど高

速運転が可能であることを確認することができた．振動発生の条件も理論値と近かった

が，わずかに差異が生じた．例えば，case2 は 6500 rpm まで振動を起こさず運転可能であ

ると予測していたが，実際には 5400 rpm から振動が発生した． 

 

 

 

Table 5-2. Test cases. 

 

Case Number 
Support stiffness 

(natural frequency) 
CVT control method 

Case 1 144 Hz Constant output speed 

Case 2 106 Hz Constant speed ratio 

Case 3 129 Hz Constant output speed 

Case 4 64 Hz Constant speed ratio 
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Gear shaft 
Angular ball bearing 

Preload 

Fixed part 

Disc 

Whirling measured 

by gap sensor 

Figure 5-11. Support stiffness controlled by preloading of angular ball bearing. 

Tilting angles of 
4 power rollers 

Variator input speed 

Variator output speed 

Vibration occurred 

Figure 5-12. Test results for case 1. Vibration, which appears to be self-induced, 

occurred when the input speed exceeded 15200 rpm at the tilting angle of 42°. 
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Vibration frequency 

Rotational frequency of output disc 

(9800 rpm= 163 Hz) 

Apparent synchronization of self-induced vibration 

Figure 5-13. Measured vibration frequency for case 1, which is almost proportional 

to the input speed. 
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Dotted Marks: Calculation 
Solid Marks: Test Results 

Figure 5-14. Test results showing the conditions under which the vibration was 

observed compared with the calculated criteria. The variator with high support stiffness 

was able to operate at higher speeds as expected. 
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5.5 試験結果とシミュレーションの比較に基づく検証 

より詳細に試験結果と解析内容との検証をおこなうために，シミュレーションを実施し

た．特に，Fig. 5-13 に示した振動周波数の特性の確認に主眼をおいて分析をおこなう． 

解析モデルは Fig. 5-15 に示すもので，元のモデル(Fig. 5-8)に，軸受の非線形剛性と出力デ

ィスクの振れ回りにともなう強制加振(163Hz)を追加している． 

シミュレーションは Table 5-2 で示した case1 の条件で実施した．つまり，出力回転数を

一定に維持した状態で入力回転数を段階的に増加させ，高速下で振動が発生する状況を模

擬した．シミュレーションの結果として，ディスクの変位(Fig. 5-7 の xD に相当)を Fig. 5-16

に示す．解析の結果，入力回転数が 14000 rpm を超える前後で，ディスクの変位量に大き

な変化があらわれた．14000 rpm 以下の低回転数域における微小な振動は，外乱負荷とし

て与えた強制加振によるものであり，14000 rpm 以上の高回転数域における大きな振動

は，同期システムの不安定化による自励振動によるものである．自励振動発生時の振動波

形に対して周波数分析をおこなった結果を Fig. 5-17 に示す．Fig. 5-17 の Section A から D

はそれぞれ Fig. 5-16 の各回転数条件に対応しており，Section A が最も回転数が低く，

Section D が最も回転数が高い運転条件となっている．各条件における振動の様子を以下に

述べる． 

 

Section A での振動周波数： 

強制振動の振動周波数が最も高く(163Hz)，次に自励振動の主成分の振動周波数が 155Hz

にあらわれる．それ以下の領域に側帯波があらわれる．側帯波の周波数は 147Hz，

139Hz と並んでおり，強制振動や自励振動の周波数と等間隔に並んであらわれる． 

 

Section B での振動周波数： 

自励振動の周波数が強制振動の周波数へと引き込まれ，163Hz 単一の振動となる． 

 

Section C での振動周波数： 

上述 Section B と同様に，単一の周波数しかあらわれない． 

 

Section D での振動周波数： 

上述 Section B から C の間で引き込まれていた自励振動が，再び強制振動から引きはが

され，別々の周波数としてあらわれる．自励振動の周波数は約 168Hz であり，強制振動

(163Hz)よりも高くなっている．側帯波は Section A のものと同様にあらわれ，自励振動

と強制振動の周波数間隔に対して等間隔に並ぶようにあらわれる． 

 

以上のように，自励振動の強制振動への引き込み現象を再現することができた．シミュ
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レーションで得られた自励振動の振動周波数を入力回転数に対して整理すると，Fig. 5-18

のようになる．自励振動の周波数は入力回転数とともに増加していき，途中で強制振動の

周波数に近くなると自励振動の周波数が引き込まれるが，それ以降も回転数を上げ続ける

と，周波数の増加が再開する．この傾向は Fig. 5-13 で示した試験結果と近い傾向を示して

おり，解析手法の妥当性を裏付けるものとなる． 

 

 

 
  

Figure 5-16. Simulation results for case 1. Self-induced vibration occurred above an 

input speed of 14000 rpm. 

Variator input speed 

Variator output speed 

Disc displacement 

A B C D Vibration 

Figure 5-15. Block diagram of simulation model. The nonlinear stiffness of the bearing support and the forced 

vibration due to the whirling of the output disc have been added to the original model in Fig. 11. 
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Figure 5-17. Frequency analysis of the simulation results for disc displacement. 

The graphs correspond to the sections A, B, C and D in Fig. 5-15. The self-

induced vibration was synchronized with the forced vibration in sections B and C. 

Self-induced vibration 

Forced vibration Sidebands 

Section A 

Section B 

Section C 

Section D 

Synchronized vibration 

Synchronized vibration 

Forced vibration 

Self-induced vibration 

Sidebands 
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5.6 今後の課題 

以上より，本章で提案した同期システムの安定性解析手法の有効性は示されたが，詳細

な予測精度においてはわずかに課題が残る．Fig. 5-14 で示したように，振動発生の予測条

件と，試験で実際に発生した条件には違いが見られ，最大 20%程度の誤差がある．これに

ついては，以下の二点が主要な原因であると考えている． 

 

(1)今回の振動現象は回転体の振動であるため，ディスクの姿勢変化にともなうジャイロモ

ーメントを加味する必要がある．つまり，前回り，後ろ回り振動といった振動モードを

考慮しなくてはならない．コニカルモードを想定する場合の計算例を Fig. 5-19 に示す．

軸方向の回転慣性を 0.01 kgm2 傾き方向の回転慣性を 0.03 kgm2，支持部のモーメント剛

性を 27000 Nm/rad とする場合，静止時の固有振動数 150 Hz に対して，回転時には前回

り固有振動数が増加し，後ろ回り固有振動数が低下する．本章で示した振動現象は，低

周波数にある後ろ回り固有振動数の影響を受けやすいことが考えられる． 

 

(2)次に，ディスクの支持の方向性を考慮する必要がある．本章では軸受による支持のみを

前提として議論したが，実際にはパワーローラがディスク支持の機能を有する．Fig. 5-

20 のように，ディスクはパワーローラに対して強く押し付けられていることから，パワ

ーローラが存在する断面の方向へは変位しにくく(支持剛性が高く)，パワーローラが存

在しない断面の方向へは変位しやすい(支持剛性は軸受のみ)．このような剛性の非対称

Figure 5-18. Simulation results for frequency of self-induced vibration. The 

characteristics of the vibration are in good agreement with the test results in Fig. 5-12. 

Section A 

Section B Section C 

Section D 

Synchronization of 

self-induced vibration 
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性を考慮しなくてはならない． 

 

したがって，より精度を高めるためにはこのような要因を考慮することが好ましい．挙

動としてはかなり複雑になるため，三次元の機構解析などと連成させた問題として解くと

いい． 

 

 

  

Backward precession 

Figure 5-19. Calculation example of natural frequencies of the conical mode of rotor 

vibration considering the effect of gyroscopic effect, assuming that the rotational inertia is 

0.01 kgm2, the tilting inertia is 0.03 kgm2 and the support stiffness is 27000 Nm/rad. 

Forward precession 

B B 

Difficult to move 

Section B-B 

Easy to move 

Figure 5-20. Asymmetric support stiffness of the variator. The four power rollers support the 

disc as well as the bearing in the left diagram, while they do not in the right diagram. 
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5.7 まとめ 

本章では，高速条件下でのパワーローラの同期システムの安定性について議論した．動

力を効率的に伝達するためには，それぞれのパワーローラの傾転角が同期している必要が

あり，そのために機械・油圧式のフィードバックを用いた同期システムが一般的に用いら

れる．同期システムは CVT の変速特性を活用しているため，高速運転下においては挙動

が変化する．特にディスクの変位による影響が大きく，ディスクの支持剛性が低い場合に

は同期システムの安定性が失われることを理論的に示し，速度がはやくなればなるほど，

ディスク支持系の固有振動数を高くする必要があることがわかった．さらに，CVT 試作機

を用いた試験によって高速条件下での自励振動の発生を確認し，本理論を検証した．試験

で発生した自励振動は独特な振動周波数の変化をみせたが，簡易な非線形シミュレーショ

ンを実施してこれを再現できることを示し，解析手法の検証をおこなった． 

以上，本章に基づいて同期システムを設計することで，高速条件においてもパワーロー

ラの同期状態を維持することができ，安定した負荷伝達が可能となる． 
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6 結論 

多くのモビリティにおいて，軽量化は性能向上に大きな意義を果たす．特に航空機用途

においては，燃費向上や航続距離の増大，運動性向上といった観点から，きわめて需要が

大きい．中でも主要なエンジン補機である主発電装置は，近年の航空機電気化の影響か

ら，発電容量の増加が著しく，大容量化とともに軽量小型化の要求が増している．そこ

で，本稿では，航空機の発電装置に適用されるトラクションドライブ式トロイダル形無段

変速機(CVT)について，回転体の高速化による重量低減の効果と課題について論じた． 

 

第 1 章では，本研究の適用対象である航空機用発電装置について，その役割と位置づけ

を示し，その中のキーコンポネントであるトラクションドライブ CVT の高速化の必要性

を明確にした． 

 

第 2 章では，CVT の高速化による軽量化効果を具体的に算出するとともに，想定される

課題を明らかにした．ストレスボリューム説を元に重量と回転数の相関性を算出すると，

重量は回転数の 5/7 乗に反比例することが導かれ，高速化によって大幅な軽量化効果が期

待できることがわかった．高速化による代表的な課題として，①冷却性の悪化，②撹拌損

失の増加，③スラスト軸受のジャイロすべり，④変速特性の変化，⑤パワーローラの同期

崩れについて，その原因と対策をまとめた．③，④，⑤の課題については，第 3 章，第 4

章，第 5 章でそれぞれ詳細を示した． 

 

第 3 章では，高速条件下で発生するパワーローラのスラストベアリングの損傷現象であ

るジャイロすべりについて，理論的な予測方法と抑制手法を示すとともに，CVT の高速化

の限界について論じた．軸受玉の運動方程式から，ジャイロすべりの抑制に必要な設計諸

元を計算すると，回転数の増加とともにジャイロすべりが発生しやすくなることが明らか

となり，軸受玉の質量低減や軸受与圧の増加が有効であることがわかった．ただし，過度

な高速化は過度な軸受与圧の増加を招き，CVT 性能を大きく劣化させることとなるため，

これが高速化の大きな壁となる．本理論の検証のため，CVT 試作機を用いて試験を実施

し，高速運転においてジャイロすべりが発生することを確認した． 

 

第 4 章では，CVT の回転速度が変速挙動に与える影響を解析と実験を用いて明確化し，

安定した変速動作を得るための方法について述べた．高速運転では，変速感度が大きく増

加するため，微小な部材変位が変速動作に大きな影響を与える．特に，加減速動作にとも

なう慣性力によるパワーローラ周辺の変形の影響は大きく，従来理論よりも変速動作が鈍

くなることを解析的に示した．CVT 試作機を用いた試験によって検証をおこない，高速運

転では変速応答性が 10%程度に低下しうることを確認した． 
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第 5 章では，高速条件下におけるパワーローラの傾転動作の安定性に関する考察をおこ

ない，変速比と伝達負荷を安定に維持できる条件を提示した．CVT を構成する複数のパワ

ーローラの傾転角の同期性は，CVT の出力容量に密接し，傾転角がばらつくと伝達動力が

大きく低下する．高速運転においては，変速特性の変化によってディスクの微小な変位が

無視できなくなり，同期が崩れて傾転角が不安定化しやすいことを理論的に示した．同期

システムの安定性解析の結果，ディスク支持系の固有振動数は回転数の増加にしたがって

大きくする必要があることがわかった．CVT 試作機を用いた試験によって，高速運転では

非同期不安定現象が起こりやすくなることを確認し，ディスク支持の高剛性化が有効であ

ることを検証できた． 

 

以上より，トラクションドライブ式トロイダル CVT の高速化に関する包括的な知見が

得られた．2 章で示したとおり，高速化は重量低減にきわめて効果的であるが，制御安定

性(4 章)，パワーローラの同期安定(5 章)を解決することが前提となる．その上で，CVT の

排熱(2 章)やパワーローラのジャイロすべり(3 章)を考慮することで，高速化の効果と限度

を見積もることが重要である．本研究による成果は，このような指針を得られたことと，

それぞれの現象をパラメトリックに分析する手法を提示したことにある．高速トラクショ

ンドライブ CVT の設計におけるフロントローディング技術として活用できることは勿論

のこと，一般的な高速回転体に関わる知見および解析技術としても有意なものである． 

本稿で得られた成果をもとに CVT を設計することで，性能低下をともなわずに小型・

軽量化を達成することができる．これは，航空機用発電装置 T-IDG のみならず，自動車を

はじめとした他のモビリティや機器における CVT 適用を促進するものである． 
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た，制御およびダイナミクスに関する基礎知識を教えていただきました．制御の「せ」の

字も知らなかった私がダイナミクスに関する論文を執筆できたのは，ひとえに皆様のおか
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げです． 

有澤秀則基幹職，篠田祐司主事，田中秀明氏，野口佳恭氏には，熱伝導や冷却，オイル

マネジメントに関わる助言をいただき，熱と撹拌損失の恐ろしさを教えていただきまし

た． 

大坪満之基幹職，喜田恭平主事らには制御ハードをご作成いただきました．堅牢な箱は

故障することはなく，試験の遂行を下支えいただきました． 

松岡哲也主事，今村嘉秀主事，西平拓氏には，材料や構造強度に関する助言をいただき，

軽量化と高出力化の両立に尽力いただきました． 

日本精工(株) 部長の井上英司氏はじめ，豊田俊郎氏，井上智博氏，喜多昌大氏，板垣浩

文氏，城田大輝氏，その他多くの方々に，トロイダル CVT の設計製造および試験をご支

援いただき，厚く御礼申し上げます．豊富な知識と経験を有する方々と討論するなかで，

トロイダル CVT の知識を一層深めることができました．本論文を記述するにあたっての

知識の多くは日本精工(株)の皆様に培っていただいたものであり，私にとっての第二の知

識の源です． 

出光興産(株)の田本芳隆氏，合田隆氏，古賀英俊氏らには，トラクションフルードの基

礎知識を教示いただき，感謝申し上げます．多くの分析や要素試験も実施いただき，油開

発の苦労を知ることができました． 

本研究は上記以外にも様々な方のご支援とご指導のもと遂行することができました．こ

こに厚く御礼申し上げます． 

最後に，研究を側面から支えてくれた妻の優子と，メンタルサポートと寝不足に貢献い

ただいた子供たち 和晃と美月にも深く感謝いたします． 

 

以上 

 


