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第 1 章 序   論 

 

1・1 はじめに 

 1・1・1 ドライブシャフトと等速ジョイント 

 乗用車を中心とする多くの自動車では，エンジンやモータなどの原動機の駆動力を

車輪に伝達するため，図 1.1 に示すようなドライブシャフト[1]が用いられている．  

走行時には，原動機が搭載されている車体と車輪が懸架装置を介して相対的に変位す

ることから，ドライブシャフトが屈曲しながら駆動力を伝達する必要がある．ここで

重要な役割を果たす機械要素が等速ジョイントである．同一面内で交差する 2 つの回

転軸を対象として，一方の軸の回転運動を回転速度の変化なく他方の軸に伝達する機

能があり，これをドライブシャフト 1 本につき 2 個取り付けることで前述の相対変位

を吸収する． 

 等速ジョイントは，その機構の違いから広義には大きく 2 種類に分類される．等速

性がないジョイントを複数組み合わせて等速性を得たものと最初から等速性が成り立

つように考慮して作られた専用のものである．前者の代表例は，2 個のユニバーサル

ジョイント[2]を個々の不等速性が相殺されるように配置したダブルカルダンジョイ

ント[3]である．名称はユニバーサルジョイントの発明者 Cardan に由来している．  

なお，このユニバーサルジョイントは，フックの法則で著名な Hook が天体望遠鏡の

駆動に用いるジョイントを製作する際にその不等速性を発見したことからフックス 

ジョイントとも呼ばれる[4]等，機械要素とその進歩を論じる上で重要な機構であり，

単体として現在でもよく使われている（自動車における代表的な適用例は，図 1.1 に

示すステアリング軸のジョイントである）．現在の乗用車の大半を占める FWD（Front 

Wheel Drive）車は，原動機の駆動力を車輪に伝達しながらも操舵が可能なドライブ 

シャフトが開発されたことで成立した．当初，ドライブシャフトにはユニバーサル  

ジョイントやダブルカルダンジョイントが用いられたが，前者ではその不等速性によ

る振動・騒音のため，後者では機構が複雑で重くなるため，1960 年代からは専用の等

速ジョイントが用いられるようになった． 
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Fig. 1.1 Typical small front wheel drive passenger car driveline 

and steering shaft arrangement [1] 

 

 ドライブシャフトに用いられる 2 個の等速ジョイントは，それぞれの役割に特化し

て進化してきた．車輪のすぐ近傍で用いるアウトボードジョイントでは，懸架装置に

よる，車輪との相対変位だけでなく操舵による角度変化も加わるため，入出力 2 軸間

の屈曲角度（交差角）が 40°以上となっても動作する機構が必要となる．一方，   

デファレンシャルギヤ側に用いるインボードジョイントには，大きい交差角への対応

が不要である代わりにドライブシャフトの軸方向変位を吸収する機構が必要となる．

1960 年代，70 年代では，FWD 車の性能やパッケージングの要求に応えるため，大き

い交差角と滑らかな軸方向変位の実現を最重要な課題としてドライブシャフトの技術

開発が進められた[5]．ここで，様々な形式の等速ジョイントが検討された[6][7][8]が，

アウトボードジョイントにツェッパ形[9][10]を，インボードジョイントにトリポード

形[11][12][13]をそれぞれ適用する組合せが性能とコストの両立から一般的となった．

そこで本研究では，FWD 車用のドライブシャフトを構成する，この一対の等速ジョイ

ントを対象する． 
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 1・1・2 ツェッパ形等速ジョイントの課題 

 アウトボードジョイントとして一般的なツェッパ形等速ジョイントでは入力軸と出

力軸の間で複数のボールを介して駆動力を伝達する（図 1.2）．交差角（Joint angle）

が 0°の場合，各々のボールがほぼ均等に荷重を分担するが，交差角がある場合，  

各ボールの荷重分担が不均等になる．すなわち，個別のボールに注目するとドライブ

シャフトが 1 回転する間に大きく荷重変動することになる．強度や耐久性などの性能

を満足させるには，変動によってボール荷重が増大することを想定した設計が必要と

なる．そのため，未だに未解明である，ボール荷重の変動原理を解明して荷重低減を

実現できれば，ジョイントの小型化や軽量化，屈曲の広角化（荷重低減分を交差角増

加に活用）につながってドライブシャフトとしての商品性が大きく向上する． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 1.2 Rzeppa constant velocity joint 

 

 1・1・3 トリポード形等速ジョイントの課題 

 インボードジョイントとして一般的なトリポード形等速ジョイントでは，ドライブ

シャフトの軸方向変位を入出力軸間の軸方向相対運動によって吸収するため，3 本の

ローラを用いた駆動力伝達機構となっている（図 1.3）．この機構に起因して，ドライ

ブシャフトの回転とともに周期的に変動するスラスト力が発生し，車両の横揺れ振動

を誘起する強制力となる[14][15]．積年の重要課題となっているスラスト力発生原理を

解明して効果的な低減を実現できれば，車両の乗り心地向上につながってドライブ 

シャフトの商品性が大幅に向上する． 
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Fig. 1.3 Tripod constant velocity joint 

 

1・2 研究のねらいと従来研究 

 本研究では，一般的なドライブシャフトの構成部品として用いられる等速ジョイン

トの重要課題として，ツェッパ形ではボール荷重の変動原理を，トリポード形では誘

起スラスト力の発生原理をそれぞれ本質的に解明するとともに，具体的な改善方策を

提案する．この 2 種類の原理解明には等速ジョイントの機構を的確に模擬した数値解

析モデルが必要であり，これを数値実験として活用することで各々の発生要因を解明

し，具体的な改善方策につなげる． 

 これらに先立ち，本節では，等速ジョイントを対象として試みられてきた数値解析

と特性解明についてまとめる．これまでの取り組みは大きく 2 つの段階に分けられる．

まず，等速ジョイント開発の黎明期には，等速性や出力角誤差など，ジョイントの基

本的な伝達特性を見積もるために運動学解析（Kinematics）が試みられた．そして，  

本格的な製品開発や改良の段階になると，強度や耐久性の設計に必要となる，ジョイ

ント内部の伝達荷重を見積もるため静的あるいは動的な力学解析に移行した． 

 

 1・2・1 等速ジョイントの運動学解析と基本伝達特性の解明 

 前節では 1960 年代から 1970 年代にかけて，FWD 車用のドライブシャフトに用い

られる等速ジョイントの組合せが概ね定まったことを述べた．1970 年代から 1980 年

代では，この流れと連動して，運動学に基づいた数値解析によって等速ジョイントの

基本的な伝達特性を解明する取り組みが進んだ． 



5 

 等速ジョイントの基本となる等速性については，1 個のボールやローラを対象とし

て，時系列での位置関係を記述した運動学解析により，ボールの移動軌跡や入出力角

の関係を導出する手法が用いられた．高橋らは，ツェッパ形のようなボール式のジョ

イントに対して等速な回転伝達に必要な条件を整理するとともに，トリポード形ジョ

イントではローラが 3 個の場合のみ等速となること，3 本のローラ軸からなるトリ  

ポードの中心が偏心して回転速度の 3 倍の速度で公転することを数式にて示し，近似

等速と定義した[16][17]．Durum は，入出力軸の一方を 3 方向の変位のみ拘束した場合

にこの近似等速を満たすためアウトボードの等速ジョイントと組み合わせて使う必要

があることを示した[18]．これはトリポード形ジョイントをモデル化して数値解析す

る際に必須となる条件であり，同時期に Akbil と Lee からも同様の指摘があった

[19][20][21]．さらに，Hasegawa らは，近似等速の根拠となる出力角誤差（入力軸の回

転角度に対する出力軸の角度誤差）の算出について取り組み，（軸方向の変位機構が

ないトリポード形ジョイント[22][23]を対象としているが）やはり偏心による振れ回り

や隙間の影響があることを示した[24]．また，Pandrea はローラ溝（図 1.3 中の Groove）

の面形状を考慮して出力角誤差を解析した[25]． 

 運動学解析においては，2 軸間の動力伝達点で定式化する都合上，当初，動力伝達

点が 3 点となる簡素な機構のトリポード形ジョイントが先行したが，最終的には，  

動力伝達点が多い（ボール数 6 個），それら以外にも接触点がある等，複雑な機構の

ボール式ジョイントにも適用された．なお，本節では，モデル化する上でツェッパ形

との類似点が多いダブルオフセット形[26]（図 1.4）も併せ，ボール式ジョイントとし

て議論する． 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 1.4 Double offset constant velocity joint [30] 
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 Nicolaescu らはツェッパ形ジョイントを対象に構成部品の位置関係を算出できるよ

うにした[27]．渡辺ら，市川らは入力角に対する出力角の誤差に注目し，ツェッパ形や

ダブルオフセット形のボール式ジョイントを対象とした数値解析からそれぞれの誤差

を示すとともに，設計変数や製造誤差が等速性に及ぼす影響を検討した[28][29][30]．

これらの解析には，実機に存在するボールとボール溝の隙間が考慮されていなかった

ため，Fischer ら，人見らはツェッパ形ジョイントを対象に接触による隙間の変化を 

考慮した解析を実施し，設計公差や加工誤差が入力軸から出力軸への回転伝達誤差に

及ぼす影響を示した[31][32]．さらに，人見らはボールを所定の位置に並べる保持器の

傾きを計測し，その特徴から複数個のボールで荷重伝達する状態を近似的に 1 個の 

ボールで模擬する方法を示した[33]．最終的に隙間を考慮した上でボールが 2 個ある

いは 3 個ある場合の計算式が，ツェッパ形ジョイントについては渡辺らにより[34][35]，

ダブルオフセット形ジョイントについては市川により[36]，示された． 

 また，渡辺らは，これらの計算式をローラが 3 個あるトリポード形ジョイントに立

ち返って適用して出力角誤差や偏心の軌道を解析した[37]．前述のようにトリポード

が偏心して公転することから，この研究事例ではアウトボードジョイントと組み合わ

せたドライブシャフト系でモデル化しているが，K'nevez らはこの制約を利用するこ

とで連立方程式の数を減らして計算量の軽減を試みた[38]． 

 このような取り組みを経て，1990 年代になると，運動学解析による基本伝達特性の

解明から力学解析に移行していく． 

 

 1・2・2 等速ジョイントの力学解析 

 ボール式ジョイントの力学解析では，部品の質量・慣性や部品間の摩擦力を考慮し

ない静的な場合から検討が始まった．木全は，ダブルオフセット形ジョイントを対象

に各ボールに関する荷重のつり合いと，保持器（図 1.4 中の Cage），インナレースに

関する荷重とモーメントのつり合いに基づく非線形連立方程式から回転 2 次のボール

荷重変動を導出した[39]．この研究事例では，ボールとの接触面であるボール溝形状

をベクトル方程式によりモデル化し，局所的な弾性変形も考慮している．また，長谷

はこれをツェッパ形ジョイントに拡張し，ツェッパ形のアウトボードジョイントとダ

ブルオフセット形のインボードジョイントを組み合わせて用いたドライブシャフト系

を解析した[40]．しかし，静解析によって摩擦未考慮の力学特性を把握できても，  
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そこから実働状態のボール荷重を予測をすることは困難であるため，必然的に動的な

力学解析に移行した．木全らは前述の解析法を基に，摩擦の影響を考慮した運動方程

式に拡張した[41][42]．動的なボール荷重変動を模擬できる等，実働時を想定した解析

が可能となった． 

 他方，ローラの挙動に起因した誘起スラスト力の予測が課題となるトリポード形 

ジョイントでは，摩擦力を考慮した準静的な解析から検討が始まっている．前項で示

した，ローラ 3 個の場合の運動学解析モデル[36]を基に，渡辺らは，3 個のローラ， 

ローラ溝を有するハウジング，トリポードに対して，摩擦力を含む力とモーメントの

つり合いから誘起スラスト力を計算し，回転 3 次の波形を得ている[43]．同様の解析

によって Urbinati らも回転 3 次のスラスト力波形を示している[44]．Mariot らは，前項

の運動学解析で主題となった，トリポードの偏心や出力角誤差を摩擦力考慮の準静的

な解析にて確認し[45]，スラスト力波形を示した[46]．そして，最終的には動的な力学

解析の方程式を示している[47]．また，Lloyd らは，このような力学解析を各ローラの

軸を傾けてスラスト力を低減する改良案[48]の効果確認に活用した[49]． 

 このように，多くの構成部品が関係して生じる複雑な力学現象の定式化に力が注が

れる一方で，マルチボディダイナミクスを用いた取り組みも同時期に試みられてきた． 

 

 1・2・3 マルチボディダイナミクスの適用 

 マルチボディダイナミクスは，力要素や拘束により結合された多数の剛体の運動を

解析する手法である．CAE（Computer Aided Engineering）のツールとして市販されて

いる汎用ソフトを活用すれば，モデルの定式化や数値計算にはソフトに標準装備され

る機能を利用できるため，モデル化の際，構成部品とその結合関係の定義に専念でき，

より実機に近い複雑かつ詳細なモデルの構築が可能になった． 

 葉山は汎用ソフト ADAMS [50]を用いてダブルオフセット形ジョイントの動力学解

析を実施し，まず摩擦未考慮でのボール荷重変動を示した[51][52]．これに摩擦力を加

えるとともにツェッパ形ジョイントにも拡張して，それぞれのボール荷重変動と，部

品間の隙間や摩擦による影響を示すことで，等速ジョイントのような複雑な機構に対

するマルチボディダイナミクスの有効性を明らかにした[53][54]．さらに，Song は各

部品の製造公差に基づく隙間を考慮してその影響を示した[55]．市川らは，ボールの

保持器を弾性体としてモデル化し，実働時の応力予測が可能であることを示した[56]．
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また，中村ら，Shinoda らはボール挙動にも注目し，実機に近い挙動の模擬を実現した

[57][58]．こうして，実機を詳細に模擬したモデルを従来よりも少ない労力で活用でき

ることで，ボール荷重変動に関する予測計算とその現象把握に注力できるようになっ

たが，荷重が変動する原理の解明にまで踏み込んだ研究事例はなかった． 

 マルチボディダイナミクスは，トリポード形ジョイントの誘起スラスト力のような

摩擦の寄与が支配的な現象に関しても効果的である．葉山らは，前述のアウトボード

ジョイントのツェッパ形に続いてインボードジョイントのトリポード形もモデル化し

て車両モデルに組み込み，車両の横揺れ振動がスラスト力に基づく現象であることを

示した[59]．また，Santonocito らは，前述した低スラスト力改良案[48]をマルチボディ

ダイナミクスで検証した[60]．Serveto らも汎用ソフト ADAMS を用いてトリポード形

ジョイントをモデル化し，個々のローラによる誘起スラスト力を示すとともに理想状

態でのスラスト力と比較した[61]．しかしながら，いずれの研究事例においても実機

同様の機構をモデル化することで誘起スラスト力の発生は模擬できるものの，その発

生原理については説明できていない． 

 

 1・2・4 実験による現象の把握 

 前項までに述べたように，力学解析（とくにマルチボディダイナミクス）を用いる

ことでツェッパ形ジョイントのボール荷重変動とトリポード形ジョイントの誘起スラ

スト力の予測計算が可能になる一方で，これら計算値の検証や現象の正確な把握のた

め，並行して実験も試みられてきた． 

 ボール式ジョイントのボール荷重変動はジョイント内部の荷重（内力）であるため，

計測には構成部品を荷重センサ化する必要がある．木全ら，葉山はダブルオフセット

形ジョイントを対象にボール溝に圧電素子を組み込んだ状態のアウタレースを製作し，

回転 2 次となるボール荷重変動を測定することで，本節にて述べてきた数値解析例

[42][53][54]を検証している．また，岡本らは同じ計測方法をツェッパ形ジョイントに

適用しただけでなく，アウタレースと保持器（図 1.2 中の Cage）の間の接触荷重まで

計測できるように拡張した[62]． 

 一方，トリポード形ジョイントの誘起スラスト力はドライブシャフトの軸方向荷重

であるため，台上試験機の工夫だけでも計測が可能である[63]が，前述のボール式  

ジョイントと同様の方法も試されている．野崎らは圧電素子を組み込んだハウジング
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を製作し，Lee らは圧電素子をトリポードに組み込むことで，それぞれ誘起スラスト

力を計測した[64][65]． 

 このように，ツェッパ形のようなボール式ジョイントのボール荷重変動とトリポー

ド形ジョイントの誘起スラスト力はいずれも計測が可能であるため，これら等速ジョ

イントの数値解析モデルの作成・運用に際しては，実験結果に基づくモデルの検証と

精度確認は必須であると考える． 

  

 1・2・5 後工程となる解析手法 

 前項までに紹介してきた，マルチボディダイナミクスによる力学解析や実機計測法

は，製品設計に必要なボール荷重やスラスト力を予測する手段である．一方，後工程

の製品設計では，それらの荷重を応力や接触部の面圧に換算することで強度や耐久性

を評価するため，この工程で用いる解析手法の動向について簡単に補足する． 

 等速ジョイントでは，どの形式でも総じて部品形状が複雑なため，応力や面圧の導

出に FEM（Finite Element Method）を利用する．例えば，長谷はツェッパ形ジョイント

のアウタレースの応力を，Lee らはトリポード形ジョイントのハウジングの面圧を

各々解析して示した[66][67]．さらに，Chen らはツェッパ形ジョイントのアウタレー

スと保持器の応力を導出し，亀裂発生や破断に至った実機の結果と検証した[68]． 

 本研究で提案する，現象を的確に模擬できる数値解析モデルは，このような後工程

の予測精度を向上させる上でも重要な技術となる．なお，1・2・3 項で触れたように，

マルチボディダイナミクスと FEM の連成解析[56]も試されており，今後，より実働に

近い条件での応力や面圧の算出が可能になる． 

  

1・3 本論文の構成 

 ここまでに述べた数値解析手法の進歩を踏まえ，本研究では，FWD 車のドライブ 

シャフトに用いられる 2 種類の等速ジョイントを対象にマルチボディダイナミクスに

基づく詳細な接触機構モデルを構築して実機検証した後，原理解明を試みる．図 1.5 に

示すように，本論文の前半（第 2 章，第 3 章）では，構成部品間の接触問題として法

線荷重（接触力）の寄与が大きいツェッパ形ジョイントのボール荷重変動について述

べ，後半（第 4～6 章）では，法線荷重と複数種類の接線荷重（摩擦力）の複合問題と

なるトリポード形ジョイントの誘起スラスト力について述べる．どちらのジョイント
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の場合も，まず着目した現象の原理を解明した上で（第 2 章，第 4，5 章），それらの

現象を改善する方策について提案する（第 3 章，第 6 章）構成とする． 

 なお，トリポード形ジョイントのスラスト力発生原理の解明には，1・2・1 項で述

べた，アウトボードジョイントを含むドライブシャフト全体での解析に加え，ローラ

1 軸分を切り出した局所モデルによる現象解明が必要であるため，全体系での解析（第

4 章）とローラ 1 軸系での解析（第 5 章）の 2 本立てとする．また，本論文の後半（第

4～6 章）では，前半で提示するマルチボディモデルによる動的接触機構解析に対して，

摩擦に基づいたころがり抵抗やスピンモーメントを考慮できるように拡張するととも

に，ローラ軸に用いられる針状ころ軸受をモデル化し，これまでに言及されることが

なかった軸受の影響も明らかにする． 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 1.5 Construction of the thesis 

第２章
・ボール荷重変動の
原理解明

・モデル化と実験検証

第１章

第３章
ボール荷重変動の
低減原理と⽅策

第４章
・スラスト⼒の現象把握
・モデル化と実験検証

第５章
ローラ挙動とスラスト⼒

の関係解明

第６章
スラスト⼒の
低減原理と⽅策

トリポード形ジョイントツェッパ形ジョイント

第７章
まとめと今後

複雑な接触機構の
マルチボディモデル

モデルの拡張
・転がり,スピン
の際の摩擦⼒

・針状ころ軸受

ドライブシャフト
の未解決課題



11 

第 2 章 ツェッパ形等速ジョイントのボール荷重変動 

 

2・1 緒   言 

 本章では，ツェッパ形等速ジョイントを対象にボール荷重変動の本質的な原理解明

を試みる．等速ジョイントでは，その形式によらず，交差角が付いた状態でトルクを

伝達すると，トルクの方向を変えたことに起因して副次的な曲げモーメント（二次  

モーメント）が発生する[69][70]．そこで，ボール荷重は，トルク伝達を担うだけでな

く，トルクと交差角から決まる二次モーメントを満たすように増減すると仮定する．

Wagner がボール 2 個のみの簡略化した条件で説明した二次モーメントの計算式[69]を，

ボール 6 個に拡張して定式化するとともに，ボール荷重変動の波形を導出して，これ

を設計や製造の制約に影響されない，ツェッパ形等速ジョイントの理想機構状態の 

ボール荷重変動波形（以下，基本波形と記す）と位置付ける．その一方，ツェッパ形

等速ジョイントの実機諸元を基に構成部品間の接触や摩擦を考慮したマルチボディ 

モデルを作成して実機のボール荷重を予測計算し，同条件のジョイントの実測値との

比較検証を行う．このモデルの実機相当の設計諸元を理想的な状態に変更していくこ

とで，ボール荷重変動の基本波形が成立することを確認する．さらに，基本波形から

実機諸元への波形の変化を比較し，設計諸元の影響を明らかにする． 

 

2・2 ジョイントの構成とボール荷重基本波形の導出 

 2・2・1 ツェッパ形等速ジョイントの構成 

 ツェッパ形等速ジョイントとその分解図を図 2.1 に示す．ドライブシャフトに使用

する場合，中間軸につながるインナレースを入力軸，アウタレースを出力軸とする．

インナレースとアウタレースの双方にボールが収まる溝があり，このボールを介して

駆動トルクを伝達する．トルクの伝達点となるボールの数については，最も一般的な

6 個の場合を対象とする．ボールと溝の関係では，溝の断面を 2 つの円弧からなるゴ

シックアーチ形状[10][71]（図 2.1(b) 右上図参照）とし，ボールの接触点が溝面から外

れない範囲で接触角（Pressure angle）を設定する．ここで，交差角（Joint angle）付与

時に入力軸から出力軸へ等速でトルクを伝達するには，図 2.2 に示すように，等速二

等分面として定義される平面上でトルク伝達する必要がある．そこで，ボールを入れ
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る窓が付いた保持器（Cage）によって各ボールを同一平面内に配置するとともに，  

ボール溝（Groove）のピッチ円弧の中心をジョイント中心から離すオフセット（Offset）

を付けて各溝を形成する．これにより，トルク伝達時のボールにジョイント軸方向の

予荷重がかかり，ボールが等速二等分面上に維持される． 

 

 

 

 

 

 

 

 (a) Rzeppa joint in angulated condition             (b) Exploded view 

Fig. 2.1 Components of a Rzeppa constant velocity joint 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.2 Schematic of a bisecting angle plane 

 

 2・2・2 ボール荷重基本波形の導出 

 2・1 節で述べたように，交差角が付いた等速ジョイントがトルクを伝達すると二次

的なモーメントが発生する．各摺動部の摩擦がなく，入出力の各軸に対して平行かつ

Joint angle

Bisecting 
angle plane

Input
axis

Output
axis

Pitch circle of 
outer race

Pitch circle of 
inner race

Offset

Joint
center
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正対する 2 本の直線状の溝を有するジョイントが，2 個のボールによってトルク伝達

しつつ二次モーメントを発生していると仮定し，入力軸のインナレースに発生する 

二次モーメントを図 2.3 で説明する．図中の平面視（Top view）で示すインナレースの

ボール荷重を F，ボール間のピッチ径を d とすると，F と紙面左右方向のモーメント

アーム d tan(θ /2) から得られる紙面上下軸回りの二次モーメント M は，伝達トルク T

と交差角 θにのみ依存する以下の式で示される[69]． 

 

  M = F [d tan(θ /2)] = (F d) tan(θ /2) = T tan(θ /2)              (2.1) 

 

二次モーメントは出力軸側にも同様の原理で発生する．なお，このモーメントを

Wagner は二次偶力（Secondary couple）と表記したが，本研究ではモーメントであるこ

とを明示するため二次モーメント（Secondary moment）と記述する． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.3 Schematic of the mechanism of secondary moment 

 

 本研究では，この原理をボール 6 個に拡張する．図 2.4 に示すようにボールのピッ

チ円半径 r，ジョイントの回転方向の位相角 φ とその位置でインナレースが受ける  

ボール荷重 F(φ)を定義して，ボールの位置 φ + π/3 (i –1)（i =1, 2, …, 6）ごとに異なる

F(φ)とモーメントアームをそれぞれ掛け合わせた和としてトルク T と二次モーメント

M について定式化すると以下になる． 

 

Joint angle θ

Diameter d
Torque T

Ball Force
F

F

Secondary moment M

θ/2

d tan(θ/2)

M

<Top view of inner race>

<Side view of inner race>
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Fig. 2.4 Schematic of the mechanism of secondary moment in a case of six balls 

 

𝑇 𝐹 𝜑
𝜋
3
𝑖 1 ∙ 𝑟     0 ≦ 𝜑

𝜋
3

 (2.2) 

 

𝑀 𝐹 𝜑
𝜋
3
𝑖 1 cos 𝜑

𝜋
3
𝑖 1 ∙ 𝑟cos 𝜑

𝜋
3
𝑖 1 tan

𝜃
2

 

 𝐹 𝜑
𝜋
3
𝑖 1 cos 𝜑

𝜋
3
𝑖 1 𝑟tan

𝜃
2

     0 ≦ 𝜑
𝜋
3

 

 

 

(2.3) 

 

ここで，ボールが 6 個であるため，0 ≦ φ ＜ π/3 として定式化しておけば以降はそ

の反復となる．次に，式(2.1)より M = T tan(θ/2) であるため，これを式(2.3)に代入し，

式(2.2)とともに r を左辺に移して示すと以下になる． 

 

𝑇
𝑟

𝐹 𝜑
𝜋
3
𝑖 1      0 ≦ 𝜑

𝜋
3

 (2.4) 

 

𝑇
𝑟

𝐹 𝜑
𝜋
3
𝑖 1 cos 𝜑

𝜋
3
𝑖 1      0 ≦ 𝜑

𝜋
3

 (2.5) 

 

Joint
angle θ

Torque T

Secondary moment M

θ/2

r cos[φ + π/3(i-1)]

r cos[φ + π/3(i-1)] tan(θ/2)

i = 1

i = 2

i = 6

φ φ + π/3(i-1)

F(φ + π/3(i-1))

F(φ + π/3(i-1)) cos[φ + π/3(i-1)]

r

φ
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 この両式を同時に満たすF(φ) を解析的に求めるには制約条件が不十分であるため，

仮定をおいて条件を整理しながら F(φ) の波形について推定する．これまでの研究か

ら実機のボール荷重変動は回転 2 次の成分が支配的な波形であるため[42][62]，等速 

ジョイントが 1 回転する間に正弦波 1 周期分の荷重変動が 2 回発生するとすれば， 

F(φ) = F(φ + π)，F(φ + π/3) = F(φ + 4π/3)，F(φ + 2π/3) = F(φ + 5π/3) とおける．これらか

ら位相角の始点である φ = 0 の条件で式(2.4)，(2.5)を計算すると，それぞれ以下となる． 

 

  T /(2r) = F(0) + F(π/3) + F(2π/3)                    (2.6) 

 

  T /(2r) = F(0) + F(π/3) /4 + F(2π/3) /4                  (2.7) 

 

また，0 ≦ φ ＜ π/3 の範囲において中間点となる φ = π/6 でも同様に考えると，それ

ぞれ以下となる． 

 

  T /(2r) = F(π/6) + F(π/2) + F(5π/6)                   (2.8) 

 

  T /(2r) = 3F(π/6) /4 + 3F(5π/6) /4                   (2.9) 

 

式(2.6)，(2.7)を比較すると，F(π/3) + F(2π/3) = 0 となる．ここで，交差角 θ = 0 の場合

では各ボールの荷重が均等になるので，そのボール 1 個分の荷重を F0（= T /(6 r)）と

おいて正規化すると，式(2.6)は次式となる． 

 

  F(0) = 3F0                            (2.10) 

 

これまでの研究から F0 の 3 倍程度が荷重変動の最大値と考えられる[42]．ここで，  

前述のように回転 2 次の正弦波を想定すると，0 ≦ φ ≦ π の範囲で F(0) が最大値

であれば余弦波形となるため，F(π) も最大値，F(π/2)が最小値となり，φ = π /2 を中心

に線対称な形状となることが予想される．これを基に次式が得られる． 

 

  F(π/3) = F(2π/3) = 0                        (2.11) 
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また，同様の対称性から F(π/2) < F(π/6) = F(5π/6) となり，次式が得られる． 

 

  F(π/6) = F(5π/6) = 2F0                        (2.12) 

  

  F(π/2) = -F0                            (2.13) 

 

式(2.10)から(2.13)により示される各点を滑らかに結ぶと図 2.5 の波形になり，これが

基本波形となる．ここで，-F0 は本来のトルク伝達とは反対の方向にボール荷重が発

生することを示す．ボールと溝の関係において本来のトルク伝達方向で溝面と接触す

る点を正接点，反対側の溝面と接触する点を逆接点と呼び，これ以降も逆接点を負値

で示すことにする． 

 以上をまとめると，ツェッパ形等速ジョイントでは，伝達トルクだけでなく交差角

付与時の二次モーメントも同時に満たすよう，ボール荷重が位相角に対して変動する．

設計や製造の制約がない理想的な条件では，このボール荷重を交差角 0°のボール荷重

値 F0で正規化すると，変動の幅がその 2 倍，最大値が 3 倍，最小値が-1 倍となる．

このボール荷重変動は交差角 θに依存しない F0で表されるため，θ > 0 では常に同じ

波形となる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.5 Basic waveform of ball force 

  

B
al

l f
or

ce

Phase angle (rad)

0 π/2                 π 3π/2               2π

4

3

2

1

0

-1

-2

Joint angle θ > 0  

θ = 0  

O
rd

in
ar

y 
co

nt
ac

t
R

ev
er

se
 

co
nt

ac
tB

al
l f

or
ce

 (
N

)

× F0



17 

2・3 マルチボディモデルによる解析と実験検証 

 本節では，ツェッパ形等速ジョイントのマルチボディモデルを作成し，トルク伝達

時のボール荷重変動について数値解析を実施するとともに，実機の試験結果を用いて

検証する． 

 

 2・3・1 マルチボディモデルの概要 

 モデルの概念図を図 2.6 に示す．構成部品を剛体として定義し，慣性特性を付与し

て 3 次元の全体座標上に配置する．次に，アウタレースとインナレースの各ボール溝，

ボール，保持器の間を力要素のみで関係付ける．接触力と摩擦力からなる力要素を定

義するとともに，各剛体の位置関係と接触面形状を実機寸法どおりに与えることで部

品間の隙間を考慮する．さらに，交差角などの解析条件を設定するため入出力軸に対

して拘束を与える． 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.6 Schematic of a multibody model of a Rzeppa joint 

 

 このモデルから拘束を含む多剛体系の運動方程式を導くと，次式となる[72]． 

  

                                   (2.14) 

  

ここで，M は一般化質量行列，𝐪 は一般化座標 q の加速度ベクトル，Φqは，q および

時間 t により剛体間の自由度を規定する拘束式       を q で偏微分して得ら

れるヤコビアン行列，λはラグランジュの未定乗数，Q は外力（接触力と摩擦力も考慮） 

: Contact & friction force
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と速度 2 乗慣性力項を含む一般化力である．また，γ は Φ を 2 回微分して得られ，   

γ ≡ Φq = -(Φq)q-2Φq t-Φtt ，           ，           であり，  

nh はホロノミック拘束の数，nc は一般化座標の数である．実際の数値計算には，   

マルチボディダイナミクスの汎用解析ソフト DADS [73]を用いる． 

 

 2・3・2 接触と摩擦のモデル 

 2 つの剛体にそれぞれの接触面の形状を定義し，お互いの面形状が重なり合った場

合に貫入量から導かれる接触力を双方の剛体の接触点に作用させる．さらに，接触点

において接線方向の相対速度が生じた場合にすべり摩擦力を作用させる．なお，本章

では，接触点での相対角速度によって生じるスピンモーメントと 2 つの剛体間の転が

り摩擦によって生じる抵抗モーメントのような，ボールの回転にともなう摩擦力を考

慮しない．ツェッパ形のように 2 つの溝でボールを挟む形式の等速ジョイントでは，

アウタレースとインナレースで溝形状が異なることに起因してすべり摩擦力が発生し，

支配的な摩擦現象となるからである．以下で接触力とすべり摩擦力の定義式を述べる． 

 接触力 fnを次式に示す弾性接近量 δ [mm] のべき乗関数とし，接触形状に合わせ指

数 n，係数 k を設定する． 

  

  fn = k δn                              (2.15) 

  

 すべり摩擦力は，fnにすべり摩擦係数 μsを乗じた形となる．ここで，スティックス

リップのような摩擦現象までは想定していないため μs を動摩擦のみとする．そして，

マルチボディモデルに用いる際には相対速度 0 の状態から滑らかに摩擦力を作用させ

るため，図 2.7 に示す双曲線正接関数を含んだ関数とする．等速ジョイントの潤滑は

グリースを用いた境界潤滑であり[74]，μs にはすべり摩擦面の表面粗さ，硬さ，面圧

を踏まえた値を用いる． 

 

 

 

 

Fig. 2.7 Function of sliding friction coefficient 
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 次に，各接触部の面形状と n，k について説明する．接触部として考えられる部位は，

①ボールとボール溝，②ボールと保持器の窓の端面，③インナレースの外径球面と保

持器の内径球面，④保持器の外径球面とアウタレースの内径球面であるが，いずれの

場合も片側の形状を球体の外径面として定義できる．もう片側の形状は，①の場合，

溝の幅方向にはゴシックアーチ形状の溝断面（図 2.1(b)）となるため正接点，逆接点

ごとにそれぞれが円弧形状となり，溝の筋方向には異なる曲率の円弧形状となる．  

②の場合では平面であり，③と④の場合では球体の内径面となる．ヘルツの理論より

いずれの面形状の場合も δは共通となり，次式となる[75][76]． 

 

𝛿  1.5
2𝐾
𝜋𝜇

1 1/𝑚
3𝐸

𝜌 ∙ 𝑓  (2.16) 

 

ここで，ρ [1/mm] は個々の面形状における主曲率面の曲率，2K / πμは，接触部に関わ

るすべての曲率を用いることで個々の接触部ごとに定まる係数，E はヤング率，1/m

はポアソン比である．この式を式(2.15)の形にすると，n = 3/2 となり，k は以下のよう

になる． 

 

𝑘  
0.942

2𝐾/𝜋𝜇 ∑𝜌

𝐸
1 1/𝑚

 (2.17) 

 

 なお，保持器では，接触部の変形と各接触部の入力に起因する構造の変形が考えら

れる．後者については最弱部位のひずみを解析した事例[56]はあるが，ボール荷重へ

の影響は未解明であるため，本研究では前者のみを考慮する． 

 

 2・3・3 拘束条件 

 入力軸であるインナレースに軸回りの回転駆動拘束を与え，残りの自由度を拘束す

る．一方，出力軸となるアウタレースの軸回りに負荷としてトルクを与え，入力軸と

出力軸が所定の交差角を保つように出力軸を拘束する． 
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 2・3・4 実機諸元での解析結果 

 解析対象とするツェッパ形等速ジョイントは乗用車サイズのものであり，その寸法

の公差中央値をモデル全般に用いる．後述する実験検証やボール荷重変動への影響因

子検討に関連がある設計諸元について，表 2.1 に示す．オフセットについてはジョイ

ントのサイズとの関係が重要であり，ボールのピッチ円半径との比で示す．また，  

各部品の材質は，アウタレースが炭素鋼，インナレースと保持器が肌焼鋼，ボールが

軸受鋼である[77]ため，接触のモデルに必要なヤング率 E とポアソン比 1/m には鋼材

の一般的な値を用いる．すべり摩擦を考慮する場合，各接触面の摩擦係数 μsとして 0.08

を用いる．これはグリースを付けた試験片による実測値であり，実機を想定した面圧

とすべり速度に基づく条件で求めた．低い相対速度でもすべり摩擦力が作用するので，

摩擦係数が一定となる速度 vst（図 2.7）をボールとボール溝の最大すべり速度の 1/4

以下となるように設定する． 

 

Table 2.1 Specification of Rzeppa joint. 

 

 

 

 

 ボールとインナレースの溝の間の接触荷重（ボール荷重）について解析結果を図 2.8

に示す．解析条件は，検証実験との比較を想定した回転速度 240rpm，トルク 90Nm，

交差角 0°，3°，7°，11°，15°である．各交差角に対するボール荷重の正接点側を実線

で，逆接点側を破線で示す．交差角が大きくなると 0°ではほぼ一定値であったボール

荷重波形に回転 2次の変動が生じ，2つの極大値が顕著になるとともに位相が進んだ．

また，π/2 から 3π/2 の範囲の位相角では逆接点が発生した．なお，横軸の位相角の始

点は，図 2.4（左図）において入出力軸を含む平面上で，かつ入力軸に対して紙面上側

とし，数値解が十分に安定してからの結果である．また，図 2.5 と統一するため位相

角のみラジアンで表記する． 

  

Size Passenger car size

Offset 11.1% (Normalized by ball pitch circle radius)

Pressure angle 52deg
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Fig. 2.8 Computational results of the ball force 

 

 2・3・5 実験検証 

 試験装置を図 2.9 に示す．ツェッパ形等速ジョイントの入力軸（インナレース側）

をモータで回転させ，出力軸（アウタレース側）にブレーキ装置で負荷をかける．   

ジョイント中心を回転の中心としてブレーキ装置側を支持台ごと移動させて交差角を

付与し，その状態でボール荷重を実測する．ボール荷重の計測には，アウタレース，

インナレース，いずれかの溝をセンサ化する必要があり，これまでにアウタレース 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.9 Photograph of experimental apparatus for validation 
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Slit  

Measured ball position

Strain gage 

Inner race 

Pressure angle 
(52deg)

自体を荷重センサ内蔵の専用品に作り直した事例[42][62]があるが，本研究では図 2.10

のようにインナレースの凸部にスリットを設けて溝の壁全体を起歪部とし，スリット

の内側に貼付したひずみゲージの出力からボールとインナレースの間の荷重を計測す

る．そのため，表 2.1 で示した接触角は，溝の壁の変形しやすさを考慮して通常より

も 3～5 割大きく設定している．交差角が付いた状態ではボールと溝の接触点が常に溝

の筋方向を移動するため（図 2.10 中の左図），計測上の工夫として，ひずみゲージを

接触点の移動方向に 5 枚並べた 5 連ゲージを使用した．荷重検定において交差角ごと

にボールと溝の位置関係を変えながらひずみと接触荷重の関係を把握・補正すること

で，計測を実施した交差角 15°までの条件では，接触点の移動に起因した測定誤差を

最小限に抑えることができた．また，図中に示すようにボール 2 個を同時に計測でき

るが，各部品の公差やセンサ，スリット等の計測部のばらつきの影響で，荷重の計測

値にもばらつきが生じるため，ボール 2 個分の計測値について位相を合わせた上で  

3 回転分を平均処理して計測結果とした． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.10 Measurable inner race 

 

 解析と同じ条件でボール荷重変動を計測した結果を図 2.11 に示す．定性的な特徴が

前述の解析結果と符合した．次に，定量的な特徴を把握するため，交差角ごとのボー

ル荷重の最大値（π 以上の位相角で表れる極大値）とその際の位相角について，実験

値に対する解析値の差異を表 2.2 に示す．交差角 0°のボール荷重では解析値の方が 5%

小さいため，各交差角の最大荷重の差異はその分を加味する必要がある．交差角 7°の

場合を除けば実験結果との差異が 20%以内となった．ここで，交差角 7°の解析値は 11°
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の場合と同程度に大きく，実験値との差異も 50%となったが，交差角と設計諸元の組

み合せによって発生する特異な現象であると考える．一方，位相角については交差角

3°で -7.5%となった以外は ±2%以内の差異であった．以上より，本解析モデルはボー

ル荷重変動の全体像を把握する上で支障はないと考える． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.11 Experimental results of the ball force 

 

 

Table 2.2 Difference of computational results from experimental results 

 

 

 

 

 

  

Average Maximum

Joint angle (deg) 0 3 7 11 15

Ball force -5.0 14.5 45.0 14.3 8.1
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2・4 基本波形の検証と影響因子 

 本節では，2・3 節で作成した解析モデルの設計諸元を以降の各項ごとに理想的な状

態に変更していき，2・2 節で示した基本波形が成立することを検証する． 

 まず，より大きな交差角まで付与した場合（0°から 40°まで 10°ごと）のボール荷重

の解析結果を図 2.12 に示す．交差角以外の解析条件は回転速度 240rpm，トルク 90Nm

で同様である．図 2.8 と同様に，ボール荷重変動によって正接点側に 2 つの極大値が，

逆接点側に 1 つの極小値が発生し，交差角が大きい程，それぞれボール荷重の絶対値

が大きくなって位相が進んだ． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.12 Computational results of the ball force in the case of the large joint angles 
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 2・4・1 すべり摩擦係数 

 グリースにより摩擦特性が変動するため摩擦係数も設計諸元と考える．理想状態で

はジョイント内部の摩擦を考慮していないため，解析モデルのすべり摩擦係数を 0 と

した場合のボール荷重を図2.13に示す．摩擦を考慮した状態では，交差角が大きい程，

ボール荷重の 2 つの極大部と 1 つの極小部の位相が進む傾向にあったが，摩擦なしで

は交差角に依存した位相変化がなくなった． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.13 Computational results of the ball force in the case of no friction 
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 2・4・2 オフセット 

 理想状態では直線溝と仮定しているためオフセット 0%に相当するが，2・2・1 項で

述べたように，実機ではオフセットによってボールを等速二等分面に維持するため，

数値解析で維持可能な 1.5%まで小さくし，その場合のボール荷重を図 2.14 に示す．

オフセットを 0%に近づけることで交差角ごとの波形の違いが少なくなり，2・2・2 項

の最後に触れた，ボール荷重変動が交差角の大きさに依存しなくなる傾向が表れた．

また，新たに位相角 3π/2 でも逆接点が発生し，より基本波形に近づいた． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.14 Computational results of the ball force indicating the influence of the offset 
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 2・4・3 接触角 

 理想状態ではボールと溝の接触がトルクの伝達方向である周方向のみであるため，

接触角としては 90°に相当する．実機寸法の溝曲面モデルを用いた本数値解析では極

度に大きい接触角に変更できないため，解が求まる範囲内で大きくした 78°（初期値

の 1.5 倍）で計算したボール荷重を図 2.15 に示す．図中で正接点側の 2 つの極大値と

3F0 を示す一点鎖線，逆接点側の 2 つの極小値と-F0 の一点鎖線との差異がそれぞれ 

わずかにあるものの，交差角に対して各ボール荷重が変化しない特徴など，図 2.5 の

基本波形とよく符合した． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.15 Computational results of the ball force indicating the influence of the pressure angle 
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 2・4・4 影響因子のまとめ 

 基本波形から実機諸元への波形の変化を交差角 0°と 20°の場合を例として図 2.16 に

まとめて示す．その絶対値が重要となるボール荷重について，大きく影響を及ぼすの

は接触角である．これを実機の値（52°）に変更すると交差角 0°でのボール分担荷重

が増えるだけでなく，荷重変動時に 2 つの極大値間，極小値間の差が表れ，最大値，

最小値ともに絶対値が増加する．一方で，オフセットを実機相当（11.1%）に設定す

ることでボール荷重値が交差角に依存するようになるが，交差角が小さい場合には極

大値が大きくならない利点もある．実機で必ず存在する摩擦は，ボール荷重波形の位

相を遅らせるが，荷重の大きさには影響を与えない．このようにボール荷重変動の基

本波形に対して設計諸元などの影響因子とその影響度合いを一義的に示した． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.16 Summary of the influential factors on the ball force fluctuation 
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2・5 結   言 

 本章では，ツェッパ形等速ジョイントを対象として，強度や耐久性などの商品性に

関わる，トルク伝達時のボール荷重変動の要因について解明を試みた．その結果を  

以下にまとめる． 

 

（１）ボール荷重がトルク伝達を担うだけでなく交差角付与時に発生する二次モーメ

ントを満たすように変動することを明らかにし，機構として理想的な状態の 

ボール荷重変動波形を導出した．この基本波形では，交差角 0°のボール荷重値

を基準に正規化すると，変動幅が 2 倍，最大値が 3 倍，最小値が-1 倍となる． 

 

（２）ジョイント内部の接触や摩擦を考慮したマルチボディモデルを用いて，主要な

設計諸元を設計や製造の制約がない理想状態とおいた数値解析を実施し，上記

の基本波形が成り立つことを確認した．この過程を通じて，主要な設計諸元と

して接触角がボール荷重の最大値に，オフセットが荷重波形の交差角依存性に，

すべり摩擦係数が荷重波形の位相にそれぞれ影響を及ぼすことを明らかにした． 

 

（３）基本波形の確認に用いたマルチボディモデルがボール荷重変動の要因解明に適

用可能であることを，実機検証を通じて示した．また，検証試験では，インナ

レースにスリットを加工して内側にひずみゲージを貼付することでボール荷重

計測が可能となる，従来にない簡便な計測方法を提案した． 

 

 これらの結果から，実機のボール荷重変動の低減には基本波形のボール荷重を二次

モーメントについて満たした状態のまま減らす必要があることがわかる．ボール溝の

形状や配置の工夫によってボール荷重の分力を発生させ，この分力を活用して代りに

二次モーメントを満たすことで変動抑制が可能との指針が得られる．第 3 章にて，実

機のボール荷重変動の低減について数値解析主体で検討する． 
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第 3 章 ツェッパ形等速ジョイントのボール荷重変動低減 

 

3・1 緒   言 

 第 2 章では，等速ジョイントに交差角が付いてトルク伝達の方向が変わることに起

因して発生する副次的な曲げモーメント（二次モーメント）に着目し，Wagner が   

ツェッパ形等速ジョイントをボール 2 個のみに簡略化して説明した，二次モーメント

の計算式[69]を，通常使われるボール 6 個の場合に拡張して定式化した．さらに，   

これを基に理想的な機構状態におけるボール荷重変動の波形を導出し，ボール荷重が

変動する原理を説明した． 

 本章では，このボール荷重の変動原理に基づいて荷重変動の低減原理を仮定して数

値解析で検証するとともに，低減方策を提案してその効果を示す．具体的には，前述

のボール 6 個かつ理想機構状態の二次モーメント式を実機状態に拡張して考察する 

ことでボール荷重変動を低減する原理を提示する．ツェッパ形等速ジョイントの実機

諸元から構成部品間の接触や摩擦を考慮したマルチボディモデルを作成し，数値解析

にてこの原理を検証する．最終的に，この荷重変動低減原理を実現する溝形状につい

て提案し，数値解析を用いてその低減効果を確認するとともに，ドライブシャフトへ

の適用時の留意点について述べる． 

 

3・2 ボール荷重変動の低減原理 

 第 2 章では，理想機構状態のボール荷重波形（図 2.5）にすべり摩擦，接触角，オフ

セットの各設計諸元を考慮することで，実機のボール荷重変動を模擬できることを示

した．ボール荷重変動の低減方策の検討には，二次モーメント式をより実機に近い状

態に拡張する必要がある．そこで，二次モーメントと前述の各諸元の関係を考察する． 

 

 3・2・1 すべり摩擦の影響 

 実機ではジョイント内部の摩擦によりトルク損失が生じ，二次モーメントはその影

響を受ける[78]．ツェッパ形等速ジョイントではトルク損失の大部分がすべり摩擦で

あり，摩擦を考慮する場合，理想状態における入力軸の二次モーメント（式(2.1)）は，

木全が文献[78]で示した式を用いると次式になる． 
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  M = T tan(θ/2) – ΔE/(ω sinθ)                      (3.1) 

 

ここで，ΔE はトルク損失，ωは回転速度であり，すべり摩擦によりトルク損失が増え

た分だけ二次モーメントが減少する．すべり摩擦によるボール荷重変動への影響につ

いては変動の振幅よりも位相変化に寄与が大きいことが 2・4・1 項にて示されている

が，これは式(3.1)のトルク損失を含む項が，ボール荷重変動を決定付ける第 1 項と独

立した項であることからもわかる． 

 

 3・2・2 接触角の影響 

 第 2 章で述べたように実機状態から接触角を大きくするとボール荷重を低減できる．

これは，理想機構状態では接触角 90°でボール荷重が最小となることに起因するが，

2・2・1 項で述べたように，現実的にはボールとの接触点が溝から外れない範囲（30°

～50°）に設定する必要がある．そのため，接触角によってボール荷重変動を大幅に低

減することは難しく，本研究では検討から除外する． 

 

 3・2・3 オフセットの影響 

 図 2.2 のように，ジョイント中心と溝のピッチ円中心との間にオフセットを設定す

ると，図 3.1 に示すボール荷重の軸方向成分が生じる．そこで，ボール荷重について

入力軸と直交する面内の成分を Fxy(φ)，面外（軸方向）の成分を Fz(φ)として式(2.2)，

(2.3)を定義し直すと以下になる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 3.1 Axial component of ball force of a Rzeppa joint 
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𝜋
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𝑖 1 𝑟tan

𝜃
2

     0 ≦ 𝜑
𝜋
3

 

 

 

(3.3) 

 

式(3.3)は式(2.3)に第 2 項が加わった形であるため，この項の分担割合，すなわち Fz(φ) 

に起因する，二次モーメントの成分を増やすことができれば，Fxy(φ) が大きく変動す

る必要がなくなり，ボール荷重変動を低減できる．そこで，二次モーメントに占める

Fxy(φ)，Fz(φ) 起因分の割合と，オフセットの関係を示し，これがボール荷重変動低減

につながることを明らかにする．さらに，オフセット以外で低減効果のある方策を提

案する． 
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3・3 マルチボディモデルによる解析 

 はじめに，ボール荷重変動低減の原理や方策の検証に用いる，ツェッパ形等速ジョ

イントのマルチボディモデルについて述べる．モデルは第 2 章で提案したもので，  

ボール荷重変動を議論する上で支障のない計算精度であることを，実機検証を通じて

確認している． 

 

 3・3・1 ジョイントのモデル 

 解析対象とするツェッパ形等速ジョイントの諸元について表 3.1 に示す．ジョイン

トのサイズは乗用車用であるが，より大きい交差角に対応できるためボール荷重変動

低減の必要性が高い，アンダーカットフリー式のツェッパ形等速ジョイント[79]を対

象とする．この方式のジョイントのボール溝は，図 3.2 で示すように溝筋方向のピッ

チ円弧に直線部を加えた形状となる．また，各接触部の摩擦係数 μsも第 2 章の場合と

は異なり，0.09 を用いる．摩擦係数が一定となる速度 vst（図 2.7）をボールとボール

溝の最大すべり速度の 1/4 以下となるように設定した点は同じである． 

 

Table 3.1 Specifications of a Rzeppa joint 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 3.2 Schematic of a bisecting angle plane 

Size Passenger car size

Offset 12.4% (Normalized by ball pitch circle radius)

Pressure angle 38°

Joint angle

Bisecting angle plane

Input
axis

Output
axis

Pitch circle of 
outer race

Pitch circle of 
inner race

Offset

Joint center

Straight line 
part

Straight line 
part

Ball
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 3・3・2 オフセットのパラメータ解析 

 まず，すべり摩擦を考慮しない状態で，ボールとインナレースの溝の間の接触荷重

（ボール荷重）の解析結果を図 3.3に示す．解析条件は，回転速度200rpm，トルク 70Nm，

交差角 46°（ボール荷重変動への影響が最も大きい交差角最大時）であり，標準の  

オフセット 12.4%に対して，オフセット小（3.1%）と大（21.7%）を比較した．ここで，

各交差角に対するボール荷重の正接点側を実線で，逆接点側を破線で示した．オフ 

セットが大きいほどボール荷重の最大値，すなわち荷重変動が小さくなった（以降，

ボール荷重の最大値で荷重変動の増減を評価する）．なお，横軸の位相角の始点は，  

図 3.2 において入出力軸を含む平面上で，かつ入力軸に対して紙面上側とし，数値解

が十分に安定してからの結果である．また，図 2.5 と統一するために位相角のみラジ

アンで表記する． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 3.3 Computational waveforms of the ball force indicating the effect of the offset without 

considering friction 
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 次に，各オフセット値に対して算出した二次モーメントと Fxy(φ)，Fz(φ) 起因分の割

合を図 3.4 に示す．オフセットが大きいほど，Fz(φ) 起因分の割合が多い． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 3.4 The percentage of each force component causing secondary moment without 

considering friction 

 

 さらに，すべり摩擦を考慮した場合のボール荷重波形と二次モーメントをそれぞれ

図 3.5，図 3.6 に示す．ボール荷重の波形と Fxy(φ)，Fz(φ) 起因分の割合については摩

擦なしの場合と同様の結果になったが，摩擦を考慮したことで，ボールとインナレー

ス，保持器とインナレースの間のすべり摩擦に起因した二次モーメントが発生した．

また，微小な量であるが，オフセットが大きいほど二次モーメントの総量（図 3.6 中

に黒丸で表示）が減っていることから，式(3.1)のトルク損失 ΔE が増えたと考える．

実機状態では，ボール荷重変動が低減されるのと同時にすべり摩擦が増えてトルク損

失に転嫁されることを留意する必要がある． 
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Fig. 3.5 Computational waveforms of the ball force indicating the effect of the offset when 

friction is considered 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 3.6 The percentage of each force component causing secondary moment when friction is 

considered 
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低減できることを示した．一方，オフセットは基本となる設計諸元であって低減効果

も大きくないため，ボール荷重の低減原理を活用しながらも，より効果の大きい溝形

状を検討する． 

 

3・4 ボール荷重変動の低減方策 

 3・4・1 同方向傾斜溝 

 ここまで述べてきたように，ボール荷重変動の低減には二次モーメントに占める

Fz(φ) の割合を増やすことが有効である．オフセットを大きくする以外に，通常では

ジョイントの入出力軸に並行して設定される溝筋の方向を，図 3.7(a)のように入出力

軸に対して傾ける方策を提案する．ここで，インナレース側とアウタレース側の一組

の溝ではそれぞれ逆向きに傾ける必要があり，インナレースまたはアウタレースのす

べての溝を同方向に傾ける（よって同方向傾斜溝と称する）．また，この場合，トルク

の方向が正逆異なると伝達特性が変化する．左右輪のドライブシャフトに用いると片

方が正トルクなら他方が逆トルクとなるため，本研究ではジョイントモデルのトルク

方向を変える代りに溝の傾角の正負を変えて検討する． 

 図 3.7(a) に示すインナレースの溝傾角が正の場合，オフセットが寄与する軸方向分

力 Fz(φ)（図 3.1）に溝傾斜による寄与分が加算され，仮想的にオフセット大とした効

果が得られる．一方，図 3.7(b)の溝傾角負の場合，仮想的にオフセット小の効果とな

るが，溝を傾けたことでボール接触点の位置，すなわち二次モーメントのモーメント

アーム長が変化するため，単なるオフセット小の場合とはジョイント内部の各荷重の

つり合い状態が異なる．図 3.7(b)中の実線のボール位置は，ボール荷重波形（図 3.5

の黒線）において位相角が増える方向に向かって 1 つ目の極大値となる位置であり，

モーメントアーム長が減る代りにボール荷重の極大値が増加すると予想される．  

図 3.7(b)中の破線のボール位置（インナレースの裏側）は 2 つ目の極大値（最大値）

となる位置であり，モーメントアーム長が増える代りにボール荷重の最大値の減少が

見込める．次項でこれらの想定を検証する． 

 なお，溝を傾けて設定する等速ジョイントとして一溝ごと交互に傾角の正負を変え

るクロスグルーブジョイント[80][81]が存在するが，入出力軸が相対変位しながらも 

ボールを等速二等分面上に位置決めするためのものであり，目的が異なる． 
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Fig. 3.7 Schematic of inclined grooves of a Rzeppa joint 

 

 3・4・2 ボール荷重変動とトルク損失 

 図 3.8 にボール荷重の波形を，図 3.9 に溝傾角に対するボール荷重の最大値（傾角 0°

の最大値で正規化）を示す．解析条件は前項と同様で，すべり摩擦を考慮した．これ

らの結果から，溝傾角の正負によらず 8°～15°の範囲で 20%の低減効果が得られるこ

とがわかった．とくに，ボール荷重変動の低減原理に則った溝傾角正の場合，+10°で

37%の低減効果が，溝傾角負の場合でも-15°で 28%の低減効果が得られた．なお，す

べり摩擦を考慮しない場合でも，溝傾角の正負によらずボール荷重変動の低減効果が

得られることを付記する． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 3.8 Computational waveforms of the ball force indicating the effect of the groove 
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Fig. 3.9 Computational results of the normalized maximum ball force indicating the effect of 

the groove inclination angle 

 

 次に，代表的な溝傾角として±10°の場合の二次モーメントについて図 3.10 に示す．

傾角+10°ではオフセット大の場合と同様に，Fz(φ) の割合が増える（ボール荷重変動

が減る）とともに，二次モーメント総量の減少（トルク損失の増加）が見られた．   

一方，傾角-10°では 0°に比べて Fz(φ)の割合が減っているものの，想定通りにボール荷

重変動が減った（図 3.8 の左図参照）．そして，オフセット小の場合と同様に二次   

モーメント総量が増えた（トルク損失が減った）．これより，摩擦を考慮した場合のオ

フセット小の効果（トルク損失減）を発揮しつつも，溝を傾けてボール荷重を再配分

した効果（ボール荷重変動減）が得られることがわかる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

Fig. 3.10 The percentage of each force component causing secondary moment with inclined 

grooves 
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 3・4・3 ドライブシャフトへの適用に向けた考察 

 前項で示したように，同方向傾斜溝ではボール荷重変動をトルク方向によらず低減

できるが，トルク損失についてはトルクの正逆によって増減が生じる．このジョイン

トをドライブシャフトに用いる場合，このような特徴を踏まえた適用が必要となる． 

ボール荷重変動の低減を最優先する場合，車両前進方向に対して左右それぞれに傾角

+10°となるジョイントが適し，荷重変動低減とトルク損失低減を両立する場合では同

様に溝傾角-15°のジョイントが適当である． 

 一方で，左右で部品を共用できると量産性が向上するため，量販 FWD 車によく用

いられる，中間軸を左右で不等長に設定したドライブシャフト[82][49]と組み合わせて

使うことを考える．通常，車両に取り付けられて車重がかかった状態のドライブシャ

フトは常時屈曲し，ジョイントに交差角が付いている．不等長ドライブシャフトの場

合，中間軸が長い側ではこの常用交差角が小さく，短い側では大きくなるため，この

角度差を利用する．第 2 章で示したように，常用交差角のような小交差角で動作する

条件ではボール荷重変動も小さいので，トルク損失のみに着目する．不等長ドライブ

シャフトの中間軸長の比は 2：1 程度であるため，常用交差角が左右で 5°と 10°である

と仮定して溝傾角に対するトルク損失を求め，図 3.11 に示す．回転速度とトルクは前

節と同じとした．図 3.11 の網掛け部に示すように，ドライブシャフトにおいて常用交

差角が 5°となる側に通常のツェッパ形等ジョイント（溝傾角 0°）よりも相対的にトル

ク損失が大きい正の溝傾角を，常用交差角が 10°となる側に損失の小さい負の溝傾角

を設定すれば通常よりもドライブシャフト左右のトルク損失差を低減できる． 

 

 

 

 

 

 

 

  

Fig. 3.11 Computational results of the torque loss indicating the effect of the groove 

inclination angle 
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3・5 結   言 

 本章では，FWD 車ドライブシャフトのアウトボードジョイントに用いられるツェッ

パ形等速ジョイントを対象に，小型化や軽量化などの商品性に関わる，トルク伝達時

のボール荷重変動の低減について，その原理と実現方策を提案した．その結果を以下

にまとめる． 

 

（１）第 2 章で解明したボール荷重の変動原理を基に，オフセット等の設計諸元や摩

擦特性を考慮した変動低減原理に拡張し，二次モーメントに占めるボール荷重

軸方向成分の寄与を増すことがボール荷重変動の低減につながることを明らか

にした． 

 

（２）ボール荷重の具体的な低減方策として，ジョイント軸に対してボール溝を傾け

る同方向傾斜溝を提案した．正逆いずれのトルク方向に用いても 20%を超える

荷重変動低減効果が得られることを，接触や摩擦を考慮したマルチボディモデ

ルによる数値解析で検証した． 

 

（３）同方向傾斜溝ではトルク方向の正逆によってトルク損失が異なるが，量販 FWD

車の不等長ドライブシャフトにおいて常用の交差角が大きい側に車両前進時の

損失が減る溝傾角を，交差角が小さい側に損失が増える溝傾角を設定すること

で左右の損失の不つり合いを是正できることを数値解析に基づいて提案した． 

 

 今後の課題としては，温度や経年によるすべり摩擦力変化時のロバスト性，生産性

などが挙げられる． 
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第 4 章 トリポード形等速ジョイントのスラスト力解析 

 

4・1 緒   言 

 本章では，トリポード形等速ジョイントを対象に，部品間で発生する接触力と摩擦

力を模擬したマルチボディモデルによってスラスト力を解析する．ここで，第 1 章で

紹介した先行研究では簡易的なモデル表現しかされていなかった，ローラの針状ころ

軸受に注目し，独自の接触・摩擦モデルにより詳細に模擬する．そして，この解析モ

デルにより得られたスラスト力を実測値と比較して解析モデルの妥当性を検証する．

さらに，解析モデルを用いて，針状ころが傾くスキュー挙動による影響や接触部位ご

との摩擦力の寄与度を求め，スラスト力の発生要因を明らかにする． 

 

4・2 解析モデル 

 トリポード形等速ジョイントの構成を図4.1に示す．入力側となるハウジングには，

入力軸と平行かつ円周方向に等間隔な 3 本のローラ溝（Groove）が配置される．ロー

ラと接触する溝の内面は半円筒形状である．一方，出力側となる中間軸には，これと

直交する 3 本の等間隔なローラ軸をもつトリポードが取り付けられる．1 本のローラ

軸には，数十本の針状ころによる軸受を介して，溝との接触面が球面形状となるロー

ラが配置される．ローラとローラ溝の間で，入力側から出力側に駆動力が伝達される． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.1 Components of a tripod constant velocity joint 
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 4・2・1 解析モデルの概要 

 図 4.2 に概念図を示す．各部品を剛体として定義し，慣性特性を与えて 3 次元の全

体座標に配置する．次に，ハウジングのローラ溝，ローラ，針状ころ，トリポードの

ローラ軸の間を力要素のみで関係付ける．接触力と摩擦力からなる力要素を定義し，

各剛体の位置関係と接触面形状を実機寸法どおりに与えて部品間の隙間を考慮する．

さらに，交差角などの解析条件を設定するため，入出力軸に対して拘束を与える．  

第 2 章と同様に，このモデルから拘束を含む多剛体系の運動方程式を導き，入力軸の

軸方向拘束力を求めることでスラスト力を得る．なお，解析においても第 2 章と同様

に汎用解析ソフト DADS [73]を用いる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.2 Schematic of multibody model of tripod joint 

 

 4・2・2 接触と摩擦のモデル 

 図 4.3 に概念図を示す．2 つの剛体に接触面の形状を定義し，それぞれの面形状が重

なり合った場合に，貫入量から導かれる接触力を双方の剛体の接触点に作用させる．

接触点において，接線方向の相対速度がある場合にすべり摩擦力を，接触点まわりの

相対角速度がある場合にスピンモーメントを作用させる．さらに，接触点で 2 つの  

剛体間に転動が生じる場合に，転がり摩擦による抵抗モーメントを働かせる．以下で

定義式について述べる． 
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Fig. 4.3 Schematic of contact model 

 

 接触力 fnを次式に示す貫入量 δ [mm] のべき乗関数とし，接触形状に合わせ指数 n，

係数 k を設定する． 

 

  fn = k δn                           (2.15 再掲) 

 

 すべり摩擦力 ftは，接触力にすべり摩擦係数 μsを乗じた次式となる． 

 

  ft = μs fn                               (4.1) 

 

ここで，スティックスリップのような摩擦現象を想定していないため μsには動摩擦係

数のみを考慮し，相対速度 0 の状態から滑らかに摩擦力を作用させるため，図 2.7 の

双曲線正接関数を含んだ関数とする．等速ジョイントの潤滑はグリースを用いた境界

潤滑であり[74]，μsにはすべり摩擦面の表面粗さ，硬さ，面圧を踏まえた値を用いる． 

 転がり摩擦の抵抗モーメント Mr を求める．図 4.4 に示すように，直径 D のころを 

2 枚の平板で挟み，荷重 P をかけた状態で片側の平板を動かすときの抵抗力を F とす

ると，転がり摩擦係数は μr = F / P となる[83]．このときの抵抗モーメントは F と D と

の積となるが，2 つの接触点での抵抗が含まれることを考慮し，Mrを次式とする． 

 

  Mr = F D / 2 = μr P D / 2                        (4.2) 

 

なお，転がり摩擦係数 μrも，μsと同様の関数とする． 
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Fig. 4.4 Definition of rolling friction 

 

 以降で各接触部の面形状と指数 n，定数 k について説明する．また，スピンモーメ

ントについても述べる． 

 

 4・2・2・1 ローラ対ローラ溝 

 面形状として，ローラでは球を，ローラ溝では円筒の内面をそれぞれ定義する．  

弾性接近量 δ [mm] は，ヘルツの理論より次式となる[75][76]． 

 

 

𝛿  1.5
2𝐾
𝜋𝜇

1 1/𝑚
3𝐸

𝜌 ∙ 𝑓  (2.16 再掲) 

 

 

ここで，ρ [1/mm] は個々の面形状における主曲率面の曲率，2K / πμは，接触部に関わ

るすべての曲率を用いることで個々の接触面ごとに定まる係数，E はヤング率，1/m は

ポアソン比である．この式を式(2.15)の形にすると，表 4.1 に示す n，k となる． 

 

Table 4.1 Details of exponent n and coefficient k 
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 次にスピンモーメント Ms を求める．前述のように球と円筒内面との接触であるた

め，短径に対する長径の比が 20 程度の細長い接触楕円となる．長径を 2a [mm] とし，

スピンモーメントを次式により近似する[84]． 

 

  Ms = 3 / 8 μs fn a                         (4.3) 

 

ヘルツの理論より，面形状の曲率から定まる係数 μを用いて， 

 

                                 (4.4) 

 

となる[75][76]ことから，最終的に次式とおける． 

 

                                 (4.5) 

 

 

 4・2・2・2 針状ころ対各部品 

 円筒形状の 1 本の針状ころが，いずれも円筒形状であるローラ軸，ローラ内周面，

両隣の針状ころと接触する．前述のように隙間が考慮され，針状ころ自体が自由度を

もつため，図 4.5 に示す，各円筒の 2 軸が平行な場合の線接触，2 軸が同一平面内で傾

く場合の一様でない線接触，2 軸がねじれの位置にある場合の点接触など，さまざま

な接触状態が発生するとともに，これらの状態間を遷移する．さらに，接触部分に接

線方向の相対速度や相対角速度があれば，すべり摩擦やスピンモーメントも加わる． 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.5 Contact modes of needle roller 
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 こうしたさまざまな現象を効率的に模擬するため，線接触を離散的に扱い，複数の

点接触によって近似するモデル化手法を提案する．図 4.6 に示すように，針状ころ径

と同じ径の Ns個の球を並べた面形状を，円筒形の慣性特性を有する 1 個の剛体に対し

て設定する．これにより，各球の接触点での接触力が，図 4.5 で接触圧力分布を示す

際に用いた矢印に見立てた状態となる．なお，線接触両端部の圧力が著しく増大する

エッジロードについては考慮しない． 

 各部品との関係を図 4.6 に示す．設定した個々の球と円筒との接触を定義する．  

接触相手となる円筒には，ローラ軸，ローラ内周面，隣の針状ころ（片側のみ）の    

3 種類を用意する．また，ローラ軸のフランジやリテーナ（図 4.1 参照）と，両端の球

との接触も考慮し，針状ころの飛び出しを防ぐ．なお，1 組の軸受を構成するには， 

1 本のローラ軸に使われる針状ころの本数 Nnと同じ数のモデルが必要となる． 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.6 Contact model set of needle roller 

 

 次に，個々の球の接触力について定式化する．平行な 2 円筒間の弾性接近量 δne [mm] 

は，両円筒の曲率と無関係であり，荷重と線接触長さに関係する．鋼材同士の接触の

場合，球 1 個分の接触力 fn ，線接触部の長さ l [mm] について次式となる[85]． 

 

  δne = 3.8×10 -5 (Ns fn)0.9 / l 0.8                    (4.6) 

 

これを式(2.15)の形にすると，表 4.1 に示す n，k となる． 

 なお，個々の接触点においてすべり摩擦力が作用するため，針状ころがスキュー方

向に回転する場合には,回転の中心から個々の接触点までの距離に応じたモーメント

の総和がスピンモーメントとして考慮される． 
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Roller shaft

Next needle roller

Targeted needle roller
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 4・2・2・3 針状ころモデルの検証 

 球列を用いた針状ころモデルについてスキュー挙動を検証する．針状ころ軸受は，

本研究で扱う総ころ形の他にも変速機の遊星ギヤなどに適用される保持器付きの場合

もあり，広く使われている．そのため，軸受中の針状ころがスキュー状態のまま転動

して発生する，すべり摩擦に起因したスラスト力について，実験・計測を基にした  

さまざまな研究（例えば文献[86][87]）がなされてきた．なかでも，岡本らは，2 枚の

平板に挟まれてスキュー状態で転動する 1 本の針状ころが平板との摩擦条件とスラス

ト力によって特徴的な移動軌跡になることを示した[88]．そこで，この事例をモデル

検証の例題とする． 

 図 4.7(a)に示すように，平板 A を完全拘束した状態で平板 B に荷重をかけて針状こ

ろを挟む．平板 B に一定速度の強制変位を与えて（残り 4 自由度については拘束），

ころ重心点の軌跡を平板 A 上で求める． 

 図 4.7(b)に示すように，平板 B の移動方向に対するスキュー角をφ，針状ころと各

平板のすべり摩擦係数を μsA，μsBとすると，軌跡は，μsA＝μsBのとき実線に，μsA＞μsBの

とき破線に，μsA＜μsBのとき一点鎖線になった．この結果は，岡本らが示した軌跡の特

徴と同じであるため，針状ころモデルは妥当と考える． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.7 Validation of contact model of needle roller 
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 4・2・3 拘束条件 

 入力軸であるハウジングに軸回りの回転駆動拘束を与え，残りの自由度を拘束する．

一方，出力軸となる剛体を定義して，ユニバーサルジョイント（ドライブシャフトの

アウトボードジョイントを簡易的に模擬，図 4.2 参照）を介して中間軸に連結する． 

さらに，負荷としてトルクを与える軸回りを除き，入力軸と中間軸が所定の交差角を

保つように出力軸を拘束する．最終的に，ローラと針状ころがすべて 6 自由度であり，

中間軸が 2 自由度，出力軸が 1 自由度であるため，総自由度は次式となる． 

  

  6 × 3 (1 + Nn) + 2 + 1 = 18Nn + 21                    (4.7) 

 

4・3 解析結果と考察 

 4・3・1 解析条件 

 ジョイントの動作条件は，回転速度 600rpm，トルク 50Nm，交差角 10°とする．   

各部品の位置と形状には，1 軸分の針状ころ数 Nn が 27 である乗用車用ジョイントの

寸法（公差中央値）を用いる．針状ころモデルの球の数 Nsは 7 とする．また，針状こ

ろのスキュー角は，図 4.8 に示すように，識別番号を付けた各ローラ軸の，円筒形接

触面に立てた法線に対して，右ねじの方向に傾く場合を正と定義する． 

 接触モデルに必要なヤング率 E とポアソン比 1/m には鋼材の一般的な値を用いる．

摩擦係数の値として，すべり摩擦 μs ではローラとローラ溝の間を 0.05，針状ころと 

各部品の間を 0.03 とし，転がり摩擦 μrではすべて 0.002 とする．これらはグリースを

付けた試験片による実測値であり，実機を想定した面圧とすべり速度に基づく条件で

求めた．また，低い相対速度でも摩擦力が作用するため，摩擦係数が一定となる速度

vst(図 2.7)を，解析中の最大すべり速度の 1/4 に設定する．転がり摩擦でも同様とする． 

 

 

 

 

 

  

Fig. 4.8 Definition concerning roller shafts and skew 
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 4・3・2 スラスト力の解析結果 

 ジョイントの回転位相角を横軸として，初期スキュー角が異なる 2 例のスラスト力

波形を図 4.9 に示す．波形は解析開始から 3 回転目と 4 回転目の結果である．回転位

相の原点は，入出力軸を含む平面上においてローラ中心が両軸に挟まれる側に位置す

る状態（図 4.8 のローラ軸 1 の状態）である．また，初期スキュー角として，図中に

示した値をローラ軸 1 より順に各軸のすべての針状ころに与えた．図 4.9 に示すよう

に，スラスト力の波形には 1 回転に 3 回変動する回転 3 次成分が顕著に現れた．初期

スキュー角の有無は，図中の解析例 1 と 2 との包絡線の差異からわかるように，波形

のうなりの有無に影響した． 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.9 Computational results of thrust force 

 

ここで，初期スキュー角とジョイント 4 回転目のスキュー角を比較して図 4.10 に示

す．図には，各ローラ軸で接触力が最も大きい針状ころについて，初期値と 1 回転中

の最大値および最小値を示す．初期値の状態からの大幅な角度変化は無く，初期値に

よって解析結果のスキュー角の大小を判断してよい． 

 

 

 

 

 

  

Fig. 4.10 Investigation of computational skew angle 
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 4・3・3 実測値との検証 

 市販のスラスト力測定用試験機を使用し，解析の場合と同じ動作条件でスラスト力

を測定した．その波形を図 4.11 に示す．解析結果と同様，実測波形でも回転 3 次成分

が顕著に現れた．解析例 2 に生じたうなりが実測の場合にも発生したが，うなりの位

相は異なる．なお，この理由については後述する．また，回転 3 次の波形において，

うなりの次数比が回転 1 次であることから，うなりの要因となる成分として回転 2 次

と 4 次が予想される．実測波形の次数比分析をすると，図 4.12 に示すように回転 4 次

よりも2次が顕著に発生することから，うなりの要因は回転2次成分であると考える． 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.11 Experimental result of thrust force 

  

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.12 Result of rotational order tracking analysis 

 

 次に，動作条件による影響，とくにローラの摺動範囲と関係する交差角の影響につ

いて検証する．スラスト力の主成分である回転 3 次とうなりの要因である回転 2 次に

ついて，解析値および実測値を実効値にて図 4.13 に示す．回転 3 次成分では，解析例
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1 と 2 との差はほとんどなく，交差角に対して比例する関係が実測の場合と同じ傾向

になった．また，回転 2 次成分では，解析例 1 と 2 との差は初期スキュー角の大小に

対応し，交差角への依存はわずかであった．一方，実測値は交差角と無関係に増減す

る値となった． 

 なお，測定結果から，回転 3 次成分がトルクに比例し，回転速度に依存しないこと

が判明している．解析においても実測と同様の傾向であった． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.13 Variation of thrust force with joint angle 

 

 4・3・4 スラスト力に関する考察 

 発生要因を明らかにするため，ハウジングで合力となる前段階の，個々のローラ溝

でのスラスト力について注目する．うなりが発生する解析例 2（交差角 10°）を対象に，

ローラ軸 1～3 と組になるローラ溝 1～3 でのスラスト力波形を図 4.14 に，これらの次

数比分析から支配的な成分であった回転 1～3 次の波形を図 4.15 にそれぞれ示す． 

 各ローラ溝でのスラスト力に回転 1 次成分が含まれるが，各溝の等間隔配置に従い，

各波形の位相差がそれぞれ 120°であるため，3 溝分合計すると打ち消し合ってハウジ

ングでの合力は 0 となる．一方，回転 3 次の場合，120°で 1 周期となるため，各々の

波形の位相差がない状態で合計され，合力では個々のスラスト力の 3 倍となる． 
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Fig. 4.14 Computational result of local thrust force at each groove 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.15 Waveforms of dominant component of thrust force at each groove 
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拡大した図 4.16 に，各波形とスキュー角の対応を示す．スキュー方向の異なるローラ

溝 2 の波形の関与がわかる．ここで，図中に示すように，ローラ溝 2 のスキュー方向

の正負を反転すると位相差は等間隔となり，打ち消し合ってうなりは発生しない．  

また，解析例 2 のスキュー方向の正負をすべて反転すれば，うなりの位相が変化する．

確認のため，初期スキュー角をすべて同じ方向に設定した解析例 3 と，解析例 2 の初

期値を基に方向をすべて反転して設定した解析例 4 について計算した．ハウジングで

のスラスト力を図 4.17 に示す．解析例 3 ではうなりの発生しない波形となり，解析例

4 ではうなりの位相が解析例 2 と 180°異なった．以上より，スラスト力波形のうなり

は，針状ころのスキューに関係して発生し，各ローラ軸でその大きさが 0 である場合

か，大きさが同程度で向きが同一である場合を除き，スキューの状態に応じた不規則

な現象として現れることがわかった．このことは，解析値（図 4.9）と実測値（図 4.11）

の間でうなりの位相が異なることや，実測の回転 2 次成分実効値（図 4.13）が，交差

角の変更に伴なって（同時に針状ころの初期状態も変わるため）不規則に変化するこ

ととも符合する． 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.16 Enlargement of 2nd order 

  

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.17 Computational result of thrust forces concerning different skew angles 
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 4・3・5 各摩擦力の寄与度 

 回転 2，3 次成分に影響する接触部位と摩擦力を明らかにするため，4・2 節で述べ

た各摩擦力の摩擦係数に関してパラメータスタディを実施し，解析例 2 での各摩擦力

の寄与度を見積った．回転 3 次成分実効値を 1 とし，寄与度を図 4.18 に示す． 

 回転 3 次成分が発生する主要因は，ローラと溝の間のすべり摩擦力であり，ローラ

と溝の間のスピンモーメントと転がり摩擦力，および針状ころの転がり摩擦力の寄与

度は，それぞれ 2％，5％，6％である．主要因を示す一例として，解析例 2 を基に，

ローラと溝の間のすべり摩擦係数を変更した場合の波形を図 4.19 に示す．スラスト力

波形の振幅が摩擦係数とともに変化する．なお，ローラと溝の間のすべり摩擦力は，

ローラ軸の揺動によってローラの転動方向と溝中での進行方向に不一致が起きて発生

する．一方，針状ころのすべり摩擦力は主に回転 2 次成分の発生に関係し，回転 3 次

成分への寄与度は 1％である．このすべり摩擦力は，針状ころがスキュー状態で転動

する際に発生する． 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.18 Contribution of friction on components 

 

 

 

 

 

 

 
  

Fig. 4.19 Computational results concerning sliding friction between roller and groove 
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4・4 結   言 

 トリポード形等速ジョイントに発生するスラスト力を解析するため，マルチボディ

ダイナミクスに基づきジョイントモデルを構築した．このモデルによる解析結果を実

測値と検証するとともに，針状ころのスキューの影響や接触部位ごとの摩擦力の寄与

度を求め，スラスト力の発生要因解明につながる有益な知見を得た．その結果を以下

にまとめる． 

 

（１）球列の接触面で近似した針状ころを含む構成部品と，そこに作用する接触力と

摩擦力を詳細に模擬したモデルの解析結果は，次の特徴において実測スラスト

力と一致した． 

・スラスト力波形には，回転 3 次成分が顕著に現れ，回転 2 次成分に起因する

うなりが生じる． 

・回転 3 次成分の実効値は交差角に対して比例関係にある． 

 

（２）ローラとローラ溝の間で発生するすべり摩擦力が，スラスト力の回転 3 次成分

の主要因である．この成分は個々のローラ溝にて発生し，溝が 3 本あるため，

ハウジングでは 3 倍の振幅となる． 

 

（３）針状ころのスキューによるすべり摩擦力が，回転 2 次成分の要因である．   

スキュー角の大きさや向きによって回転 2 次成分の振幅や位相が変化するため，

実測ではうなりが不規則に発生する． 
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第 5 章 トリポード形等速ジョイントのローラ挙動とスラスト力の関係 

 

5・1 緒   言 

 第 4 章では，トリポード形等速ジョイントを対象に，構成部品間の接触・摩擦力を

考慮したマルチボディモデルによるスラスト力解析手法を構築するとともに，各接触

部の摩擦力の寄与度解析により，スラスト力の主成分（回転 3 次成分）が主にローラ

とローラ溝の間のすべり摩擦力に起因することを定量的に示した．しかしながら，  

スラスト力発生の根本的な原因を解明し，スラスト力低減に結び付けるには，ローラ

のすべり摩擦力の発生メカニズムを解明する必要がある． 

 本章では，ジョイント全体からローラ 1 軸分の部品を切り出し，ローラのすべり  

摩擦を詳細に解析する．具体的には，解析モデル中の 1 軸のローラに実働状態を模擬

した運動を与えるため，ローラを支持するローラ軸とローラ溝の間の相対的な運動に

ついて定式化する．これを駆動拘束条件として用いたマルチボディダイナミクス解析

からローラの接触・摩擦挙動を求め，ローラのすべり摩擦力の要因とスラスト力の主

成分の発生理由を解明する．また，解析と同様にローラ 1 軸分を対象にした実験の結

果との比較から解析モデルの妥当性を検証する． 

 

5・2 解析モデル 

 5・2・1 ローラ溝に対するローラ軸の相対運動 

 スラスト力による横揺れ振動が起こる実働時（加速時）のジョイントを想定すると，

入力軸（ハウジング）は，交差角が付いた出力軸（中間軸）に対し，回転と同方向に

トルクを伝達する．ここで，図 5.1 に示すように入力軸固定の座標系で考える．入力

軸の回転方向を図 5.1 右図の状態で反時計回りとすると，入力軸から見た出力軸は時

計回りに振れ回ることになる．さらに，出力軸が 1 回振れ回る間にローラ軸とローラ

がローラ溝内を 1 往復し，ジョイント中心に対して偏心した位置にあるトリポード中

心が 2 回公転することが知られている[74][89]．出力軸から見たトリポード中心の軌跡

は円形となり，公転方向は回転方向と同じ（反時計回り）である[12]．これらの知見か

らローラ軸の挙動を以下に定式化する．なお，ここでは，ローラ軸の x 軸回りの回転

をピッチング，y 軸回りをヨーイング，そして z 軸回りをローリングと呼ぶ． 
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Fig. 5.1 Schematic of relative motions 

 

 5・2・1・1 ピッチング 

 出力軸の振れ回りにともなうローラ軸のピッチ角 φは，図 5.2 より次式となる． 

 

  tanφ = R sinωt / L = tanθ sinωt                     (5.1) 

 

ここで，θは交差角，ωは出力軸の振れ回り角速度，t は時間である．R と L は θに関

係する変数で，それぞれ出力軸端の公転半径と z 方向長にあたる．φ，θが小さい場合，

次式となる． 

 

  φ = θ sinωt                            (5.2) 

 

 

 

 

 

  

Fig. 5.2 Schematic of pitching 
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 5・2・1・2 ヨーイング 

 出力軸の振れ回りによりヨーイングも生じる．ヨー角 ψは，図 5.3 より次式となる． 

 

  tanψ = R cosωt / L = tanθ cosωt                     (5.3) 

 

ψ，θが小さい場合，次式で近似できる． 

 

  ψ = θ cosωt                             (5.4) 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5.3 Schematic of yawing 

 

 5・2・1・3 ローリングとローラ軸方向変位 

 偏心したトリポード中心が公転することにより，ローラ軸の挙動はローリングと各

方向変位を複合したものとなる．荷重伝達状態ではローラが溝に押し付けられている

ため，ローラ軸中心（図 5.1 参照）の変位をローラ軸方向のみと仮定し，図 5.4 にトリ

ポード中心とローラ軸中心の挙動を出力軸基準で示す．ロール角 ξは次式となる． 

 

  sinξ = e sin 2ωt / s                          (5.5) 

 

ここで，e はトリポード中心の偏心量，s はトリポード中心からローラ軸中心までの 

距離である．ξが微小角であることと，Dodge の文献[12]より e = s(1 – cosθ)/(2cosθ) と

なることから，式(5.5)は次式で近似できる． 

 

                                   (5.6) 

 

t

 2sin

cos2

cos1
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Fig. 5.4 Schematic of rolling and displacement of axial direction of roller shaft 

 

次に，ローラ軸方向変位 d を次式で示す． 

 

  d = s – (e cos2ωt + s cosξ )                      (5.7) 

 

ξが微小角の場合，cosξ ≈ 1 であるから，次式となる． 

 

  d = – e cos2ωt                           (5.8) 

 

 5・2・2 解析モデルの概要 

 1 軸のローラとそれに関係する部品をジョイントから切り出した状態の解析モデル

について，概念図を図 5.5 に示す．モデル化の考え方は第 4 章と同様であり，まず各

部品を剛体として定義し，慣性特性を与えて 3 次元の全体座標に配置する．ハウジン

グのローラ溝，ローラ，針状ころ，トリポードのローラ軸の間を力要素のみで関係付

けるとともに，力要素を接触力と摩擦力により定義し，各剛体の位置関係と接触面の

形状を実機寸法どおりに与えて部品間の隙間を考慮する．さらに，ハウジングを全体

座標系に対して完全拘束し，これと中間軸の間に，5・2・1 項で述べた相対運動を駆

動拘束条件として与える．最終的に，このモデルから拘束を含む多剛体系の運動方程

式を導き，ハウジングのローラ溝方向作用力としてスラスト力を得る．なお，解析に

は汎用解析ソフト DADS [73]を用いる． 
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Fig. 5.5 Schematic of multibody model 

 

5・3 モデルの検証 

 5・3・1 解析条件 

 ローラ軸に強制変位を与え，所定の荷重にてローラをローラ溝に押し付け，その後，

5・2・1 項で示した相対運動をローラ軸とハウジングの間に与える．なお，検証には，

実験との比較が可能なピッチングのみを相対運動として用いる．押付荷重の初期値を

1000N，出力軸の振れ回り角速度 ω を 20π rad/s（角周波数 10Hz），そして，交差角 θ

を 10°とする．各部品の位置と形状には，1 軸の針状ころ数 Nnが 46 である市販ジョイ

ントの寸法（公差中央値）を用いる．針状ころモデルの球の数 Ns は 7 とする．また，

ヤング率 E，ポアソン比 1/m には鋼材の一般的な値を用いる． 

 摩擦係数の値として，すべり摩擦 μs ではローラとローラ溝の間を 0.055，針状ころ

と各部品の間を 0.050 とし，転がり摩擦 μr ではすべて 0.002 を用いる．これらはグ  

リースを付けた試験片による実測値であり，実機を想定した面圧とすべり速度に基づ

く条件で求めた．また，低い相対速度でも摩擦力が作用するため，摩擦係数が一定と

なる速度 vst(図 2.7)を，解析中の最大すべり速度の 1/4 となるように設定する．転がり

摩擦でも同様とする． 
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 5・3・2 解析結果 

 ローラからローラ溝に作用する力を入力軸の座標系に従って定義し，押付力 Fx， 

横力 Fy，そして，スラスト力 Fzとする．図 5.6 に，Fxの押付力初期値からの変動分 ΔFx

と Fyをローラ溝に対するローラとローラ軸の位置関係とともに示す．また，図 5.7 に

Fz と修正したスラスト力 Fz’ を示す．いずれの結果も解析開始から 2 回転目の出力軸

振れ回りでの結果である．Fz’ は，ΔFxの影響を排除するため各解析出力時間において

Fzを Fxで除した後に押付力初期値を乗じて換算したものである．修正により波形の特

徴に大きな変化はなく，以後，これを用いる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5.6 Computational result of pressing force ΔFx and side force Fy 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5.7 Computational result of thrust force Fz and modified thrust force Fz’ 
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 5・3・3 実験検証 

 5・3・3・1 実験装置の概要 

 実機の部品を用いて実験装置を作成し，解析と同条件でローラ溝作用力を測定する．

装置の全体像，および供試部品とスラスト力検出部の詳細を図 5.8 に示す．ハウジン

グから切り出したローラ溝を荷重センサ部に固定する．荷重センサには圧電型の 3 軸

荷重計を使用し，Fx ，Fy ，Fzを分離計測する．ローラ軸が軸対称（円筒形）であるこ

とを利用して，トリポードの配置を正規の状態からローラ軸回りに 90°回転した状態

とする．このトリポードとつながる中間軸を回転と摺動が可能な軸受で支持するとと

もに，中間軸の他方の端にジャッキを介して荷重を負荷することで，ローラをローラ

溝に押し付ける．その後，中間軸に取り付けたアームを上下加振することで，ローラ

軸にピッチングを与える． 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5.8 Photograph of experimental apparatus for validation 

 

 5・3・3・2 実験結果と解析結果の比較 

 ΔFxと Fyの実験結果を図 5.9 に示す．図 5.6 の解析結果と比較すると，ΔFx，Fyとも

に，変動する位相はほぼ合ったが，変動の幅が異なった．とくに解析による ΔFx は  

実験結果の約 2 倍となったが，この理由は実験装置の弾性変形の影響である．解析  

モデルでは，梁要素を用いて中間軸の剛性を考慮しているが，装置を構成する鋼製ブ

ロックやジャッキ等の剛性まで模擬できていないため各支持部が剛であり，変動が大

きくなったと考える． 

 次に，図 5.10 に示す Fz’ の実験結果を図 5.7 の解析結果と比較する．位相，振幅と

もによく合い，高次振動分を除けば波形もほぼ一致した． 
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Fig. 5.9 Experimental result of pressing force ΔFx and lateral force Fy 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5.10 Experimental result of modified thrust force Fz’ 

 

5・4 要因解析と考察 

 5・4・1 実働時想定の解析結果 

 設定する相対運動が異なる 2 種類の Fz’ を図 5.11 に示す．実線はジョイント実働時

を想定してすべての相対運動を考慮した波形で，破線は検証に用いたピッチングのみ

の場合である．両者を比較すると，波形の振幅はほぼ同じであり，位相が異なった．

すべての相対運動の中でピッチングが支配的であると予想できる． 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5.11 Computational result of modified thrust force Fz’ 
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 次に，両者の次数比分析の結果を図 5.12 に示す．ともに回転 1 次と 3 次の成分が顕

著に表れた．4・3・4 項で述べたように，実働状態のジョイントではローラとローラ

溝が等間隔に 3 組配置されて 1/3 周期ずつ位相がずれる．その結果，回転 1 次成分が

ほぼ打ち消され，回転 3 次成分の位相は重なりあって 3 倍の振幅になるため，回転  

3 次が主成分となる． 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5.12 Result of rotational order tracking analysis 

 

 5・4・2 ローラのすべり摩擦力の発生要因 

 5・1 節で述べたように，スラスト力の回転 3 次成分の主要因はローラとローラ溝の

間のすべり摩擦力である．各接触部の摩擦係数に関するパラメータスタディを実施し，

本モデルの場合について確認したところ，実働時を想定した解析結果では，回転 3 次

成分の実効値のうち 92%がローラのすべり摩擦力によるものであった． 

 モデル内で定義する摩擦をこのすべり摩擦力のみに限定し，各相対運動の影響度合

いを検討する．ピッチングを基本とし，他の相対運動を個々に加えた場合の Fz’ を  

図 5.13 に示す．ローリングを加えた場合において，実働時を想定した場合の波形と位

相がほぼ一致した．そこで，ピッチングとローリングに起因するすべりを考える．  

また，接触点の軌跡を基に，相対運動から間接的にもたらされるすべりについても考

える． 
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Fig. 5.13 Relations between relative motions and modified thrust force Fz’ 

 

 5・4・2・1 ピッチングによるローラのすべり 

 ローラの進行方向はローラ溝に規制されているが，ローラの転動方向はピッチング

に合わせて変化するため，それぞれの方向が一致しない．図 5.14 に示すように，進行

方向と転動方向の角度差はローラ軸のピッチ角 φと等しく，最大値が θと同じになる．

すべり方向は，ローラの転動方向と直交し，かつ進行方向側となる．ここで，ローラ

の z 方向位置は，式(5.2)を用いて次式となる． 

 

  z = s tanφ ≈ s φ = s θ sinωt                       (5.9) 
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Fig. 5.14 Sliding velocity based on pitching motion of roller 

 

よって，溝に対するローラのすべり速度は次式となる． 

 

𝑣
d𝑧
d𝑡

sin𝜑
d𝑧
d𝑡
𝜑 

 𝑠𝜔𝜃cos𝜔𝑡 ∙ 𝜃sin𝜔𝑡
𝑠𝜔𝜃

2
sin2𝜔𝑡 

 
 
(5.10) 

 

 5・4・2・2 ローリングによるローラの回転すべり 

 ローリングに起因し，ローラが溝に対して回転する．ローラの半径を r とすると，

すべり速度は，式(5.6)を用いて次式となる． 

 

𝑣 𝑟
d𝜉
d𝑡

𝑟𝜔
1 cos𝜃

cos𝜃
 cos2𝜔𝑡 (5.11) 

 

この場合のすべり方向は，v1と逆向きとなる． 

 

 5・4・2・3 ローラ接触点の溝底部横断によるすべり 

 zy 平面における接触点の軌跡を図 5.15 に示す．8 の字を横にした形の軌跡は，ロー

ラが溝底部には留まらず溝斜面部と接触していることを示す．そして，図中の破線矢

印のように，一方の斜面から他方の斜面に移る際，軸方向に摺動可能なローラが溝底

部を横断する形で微小変位し，すべりが発生する．この場合のローラの y 方向相対速

度については後で図示することとし，斜面にて接触する理由を述べる． 
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Fig. 5.15 Locus of point of contact on groove 

 

 ローラから溝への作用力を図 5.16 に示す．ローラのすべりは転動方向と直交する方

向であり，ジョイント中心から遠ざかる向きを正とする．このすべりによる摩擦力 ft 

の各方向成分を fty ，ftz（ ftxは微小なため省略）とおく．また，接触力 fn の各方向成分

を fnx ，fny（ fnz = 0）とすると，Fx ，Fy ，Fzは次式となる． 

 

  Fx = fnx                               (5.12) 

 

  Fy = – fny + fty                            (5.13) 

 

  Fz = ftz                               (5.14) 

 

ここで，Fy のみが fn と ft に関係する．ローラの力の釣り合いを考えると，Fy の反力

が各針状ころからの y 方向作用力と釣り合う．この作用力のほとんどが針状ころとロ

ーラ内周面のすべり摩擦力であるため，本項初めに述べた摩擦定義の前提（ローラと

溝のすべり摩擦のみに限定）により Fy = 0 とおける．そのため，溝斜面にて fny = ftyと

なる位置が接触点となる．なお，摩擦を限定せず，すべて考慮した条件では，Fy < 0，

すなわち fny > ftyとなり，接触点の軌跡は図 5.15 よりも斜面方向に拡がった形となる． 

 

 

 

 

 
  

Fig. 5.16 Schematic of forces acting from roller to groove 
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 5・4・2・4 検証 

 図 5.17 に，v1 ，v2 ，ローラと溝との y 方向相対速度のすべり方向成分，そして，

これらの合成波形を示す．ここで，この合成すべり速度からすべり摩擦係数（図 2.7 の

関数を考慮）と押付力初期値を基に ft を計算し，ftz に換算すると，すなわち Fz にな

る．この Fzと解析モデルによる Fz’ を図 5.18 に示す．波形の特徴がほぼ一致すること

から，本節で述べたすべりの要因は妥当と考える． 

  

 

 

 

 

 

Fig. 5.17 Three sliding velocities and combined velocity 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5.18 Validation of thrust force based on three velocities 

 

 5・4・3 回転 3 次成分の発生理由 

 ローラと溝の y 方向相対速度を省いて簡略化すると，すべり速度 V は v1 と v2 の和

であり，次式となる． 

 

  V = A sin 2ωt + B cos 2ωt 

                                   (5.15) 
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ここで，A = sωθ2 /2，B = -rω(1 - cosθ) /cosθ，α = tan-1(B/A) である．これより，前項同

様に ft を計算すると図 5.19 に示す波形となる．主成分は次式に示す回転 2 次成分で

ある． 

 

  ft 2nd = C sin( 2ωt + α )                        (5.16) 

 

ここで，C は振幅である．次に，ft2nd の z 方向成分は次式となる． 

 

  ftz 2nd = ft 2nd sinφ ≈ C θ sin( 2ωt + α ) sinωt                (5.17) 

 

この式を展開すると， 

 

  ftz 2nd = C θ / 2 [ – sin( ωt + β ) + sin( 3ωt + β )]               (5.18) 

 

となる．ここで，β = tan-1(-A/B) である．これから，ftz ，すなわち Fzに回転 3 次成分

が含まれる理由は，回転 2 次成分が主体の ft を z 方向成分へ変換することにより， 

回転 1 次と 3 次を主とする成分の組合せとなるためとわかる．なお，回転 3 次成分の

発生に関して，従来ではローラと溝を 3 組有する，ジョイント構成上の特徴と結びつ

けて考えられることが多かったが，本節の考察は，この特徴と無関係に 1 組のローラ

と溝から回転 3 次成分が発生することを示す． 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5.19 Sliding friction by velocities v1 and v2 
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5・5 結   言 

 トリポード形等速ジョイントからローラ 1 軸分の部品を切り出した状態の解析モデ

ルを構築し，同様の実験との比較により検証した．そして，このモデルによる解析結

果を詳しく考察し，スラスト力の発生メカニズムを明らかにした．その結果を以下に

まとめる． 

 

（１）1 組のローラとローラ溝において，以下の 3 点を主要因としてすべり摩擦力が

発生する． 

・ローラの転動方向がローラ軸のピッチングにつれて変化するのに対し，進行

方向は溝に規制されるため，それぞれの方向が一致しない． 

・トリポードの偏心公転に起因したローラ軸のローリングより，溝方向を回転

軸としてローラが相対的に回転する． 

・溝上の接触点が溝の底部に留まることはなく，ローラにかかる力の釣り合い

に合わせて 8 の字を描く．ここで，ローラが片側の溝斜面から反対側の溝斜

面に移る際に，溝を横断する方向に相対変位する． 

 

（２）このすべり摩擦力の溝方向成分がスラスト力となる．回転 2 次を主成分とする

すべり摩擦力について，溝方向成分に変換するためピッチ角に関する正弦をと

ると，主に回転 1 次と 3 次の成分が表れる．ジョイント本来の 3 組のローラと

ローラ溝の場合，1/3 周期ずつ位相がずれるため，回転 3 次成分の位相は重なり

あって 3 倍の振幅になるが，回転 1 次成分は打ち消されるので，回転 3 次が主

成分となる． 
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第 6 章 トリポード形等速ジョイントのスラスト力低減 

 

6・1 緒   言 

 第 4 章では，接触・摩擦力を考慮した詳細なマルチボディモデルによるスラスト力

解析手法を構築し，各接触部における摩擦力の寄与度解析からスラスト力の主成分（回

転 3 次成分）が主にローラとローラ溝の間のすべり摩擦力に起因することを示した．

さらに第 5 章では，このすべり摩擦力の発生要因を詳しく調べるため，入力側である

ローラ溝と出力側であるローラ軸の間の相対運動を定式化し，これを駆動拘束条件と

してローラ 1 軸分のみに縮小したモデルによる解析を実施するとともに，この結果か

ら入出力軸間において生じる複数のローラ挙動のうち，すべり摩擦力の要因となる挙

動を示し，スラスト力の発生メカニズムを明らかにした． 

 本章では，この発生メカニズムを基にスラスト力の低減方法について検討する．  

これまでのトリポード形等速ジョイントに関する研究・開発では，試行錯誤の繰り返

しによって様々なスラスト力低減方策が提案されてきたが（例えば文献[48]），低減に

至る力学メカニズムについては十分に解明されていない．そこで，設計変更が少なく

実現性が高い，部品間の接触様式の変更に着目し，ローラとローラ溝を 2 点接触させ

る方策について解析する．解析は，まず理論式を導くことによって行い，それをマル

チボディダイナミクスの数値計算結果と比較して検証するとともに，2 点接触でのス

ラスト力低減メカニズムについて考察する．また，低減の効果が実機同様の接触・摩

擦状態においても有効であることをマルチボディダイナミクス解析によるパラメータ

スタディから明らかにし，実機を用いた試験でも確認する． 

 

6・2 スラスト力の理論式と低減メカニズム 

 6・2・1 ジョイント構成とスラスト力発生メカニズム 

 第 5 章で詳説したスラスト力発生メカニズムの概略を述べる．図 6.1 に示すハウジ

ング座標系においてローラ 1 軸分の挙動に注目すると，ローラのすべりは，出力軸の

振れ回りに起因するローラ軸の x 軸回りの揺動（ピッチング）と，トリポード中心の

偏心公転に起因する，3 つのローラ軸中心を通る平面内の揺動（ローリング）によっ

て生じ，溝に対するすべり速度 V は次式となる． 
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  V = A sin2ωt + B cos2ωt                     (5.15 再掲) 

 

ここで，A = s ω θ 2 / 2，B = －r ω (1－cosθ ) / cosθであり，図 6.2 に示すように，s は 

ジョイント中心からローラ溝中心までの距離，r はローラの半径，θは入力軸と出力軸

の交差角，ωはジョイントの回転速度，そして，t は時間である．すべり速度の方向は

ローラ軸の軸方向と等しく（ジョイント中心と逆向きを正とする），第 1 項がピッチン

グ起因分，第 2 項がローリング起因分である．これらを合成すると次式となる． 

 

  V                              (5.15 再掲) 

 

ここで，α = tan-1(B / A) である．一方，ローラから溝に作用するすべり摩擦力 ft は，

接触点における法線荷重 N と摩擦係数 μsの積で表わされる．V にともなって同方向に

発生する力であるため，V と同符号となることを考慮して次式となる． 

 

  ft = μs N (V / |V |)                           (6.1) 

 

スラスト力 ftz は ft の溝方向成分となるため，ピッチ角 φ ( = θ sinωt) を用いて次式と

なる． 

 

  ftz = ft sinφ ≈ μs N (V / |V |) θ sinωt                    (6.2) 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 6.1 Schematic of motions of roller shaft 

)2sin(22   tBA
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Fig. 6.2 Sliding velocity based on pitching motion of roller 

 

 次に，スラスト力の主成分が回転 3 次となることを説明する．V と同様に正負が入

れ替わる ft は，式(5.15)に示すようにジョイント 1 回転につき 2 回変動する回転 2 次

成分が主体となる．この主成分 f’t は，振幅を C とすると次式で記述できる． 

 

  f’t = C sin(2ωt + α)                          (6.3) 

 

これを用いると，スラスト力の主成分 f’tz は次式となる． 

 

  f’tz = f’t sinφ ≈ C θ sin(2ωt + α) sinωt                  (6.4) 

 

これを展開すると，β = tan-1(–A / B) を用いて 

 

  f’tz = C θ / 2 [– sin(ωt + β) + sin(3ωt + β)]                (6.5) 

 

となり，回転 1 次成分と 3 次成分に変換できる．ジョイント全体では，ローラとロー

ラ溝が等間隔に 3 組配置されて 1/3 周期ずつ位相がずれるため，回転 1 次成分は互い

に打ち消し合い，回転 3 次成分は重なりあって 3 倍の振幅となる． 
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 6・2・2 スラスト力低減の考え方 

 前項で示したスラスト力発生までの流れを基にして，ローラ挙動，すべり摩擦力，

スラスト力の順で各段階における低減方策について考察する． 

 

 6・2・2・1 ローラ挙動の抑制 

 ジョイントの機構上，ローラ軸のピッチングとローリングを無くすことは不可能で

あるが，ローラ軸に対するローラの自由度を増やし，すべりにつながるローラ挙動を

抑制することが可能である．具体的には，ローラとローラ軸の相対的な関係を円筒拘

束から球面拘束に変更する．これにより構成部品の点数が増えるが，すべり摩擦力，

すなわちスラスト力を大幅に低減できる．この低減方策には，あてはまる公知の製品

例[90][91]や解析・実験例[92][93][94]が存在する． 

 

 6・2・2・2 すべり摩擦力の低減 

 式(6.1)で示したように，すべり摩擦力は摩擦係数と法線荷重の積として表わされる

ため，ローラ挙動の抑制をしない場合でも，そのどちらかを低減できればよい．まず，

摩擦係数の低減は，ジョイントの潤滑に用いられるグリースの課題であり，スラスト

力低減を目的にした専用品の開発により効果が得られている[95][96][97][98]．一方，法

線荷重の低減は，伝達トルクが同一ならばローラが配置されるピッチ円の半径を大き

くすることで実現できるが，小型化・軽量化と背反するため実機への適用は難しい． 

 

 6・2・2・3 スラスト力の低減 

 すべり摩擦力自体を低減できなくても，摩擦力の方向を変えることによりスラスト

力となる溝方向成分を低減できればよい．しかしながら，ピッチングとローリングに

より決まるすべり方向を変更することは不可能である．そのため，図 6.3 に示すよう

にローラと溝の接触点を 1 点から 2 点として[74]，接触様式そのものを変える方策が

考えられる．これは溝形状の変更だけで実現可能なことから，先に述べた，ローラ挙

動を抑制する事例[90][91]のようなジョイント構成の大変更が不要であり，製造コスト

の増加が少ない現実的な低減方法である．この場合もあてはまる公知例[99][100]が存

在し低減効果が得られているが，その理由や 適な溝形状に関してはほとんどわかっ

ていない．そこで，本研究では 2 点接触の場合のスラスト力に注目する． 
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Fig. 6.3 Velocity and force vectors for dual-contact groove 

 

 6・2・3 2 点接触によるスラスト力低減 

 本研究では，ローラ溝の断面を 2 つの円弧を用いたゴシックアーチ形状[10][71]とす

る．2 点接触の場合，法線荷重を 2 つの接触点で分担することになる．また，ローラ

軸のピッチングにともなって，ローラが溝に対して yz 平面内で角度変化（スピン）  

するため，各接触点において 1 点接触では生じなかったすべりが起こる．本節では，

接触点でのすべり速度と法線荷重の分担について整理し，これらを考慮したスラスト

力理論式と計算結果を示した後，スラスト力の低減メカニズムについて考察する． 

 

 6・2・3・1 すべり速度 

 接触点における，溝に対するローラのすべり速度を図 6.3 に示す．ローラ軸のピッ

チングとローリングに起因するすべり速度 V については 1 点接触と同様に考えるが，

両方の接触点にて生じる．これに加えてローラのスピンに起因する，それぞれ逆向き

の溝方向すべり速度が発生する．ここで，ジョイント中心から見て，溝中心線より外

側となる接触点での速度を Uo ，内側の接触点での速度を Ui とする．V に Uo と Ui を

それぞれ合成したものが，接触点でのすべり速度 Vo ，Viとなる．これらを三角形にお

ける第 2 余弦定理により記述し，φ を小さい角度として近似すると以下の式となる．

なお，Uoと Uiの詳細については後述する． 

 

  Vo = [V 2 + Uo
2 – 2 | V Uo cos(π/2 + φ) | ]1/2 

   = [V 2 + Uo
2 – 2 | V Uo (–sinφ) | ]1/2 

   ≈ (V 2 + Uo
2 + 2θ | V Uo sinωt | )1/2                   (6.6) 
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  Vi = [V 2 + Ui
2 – 2 | V Ui cos(π/2 – φ) | ]1/2 

   = (V 2 + Ui
2 – 2 | V Ui sinφ | )1/2 

   ≈ (V 2 + Ui
2 – 2θ | V Ui sinωt | )1/2                   (6.7) 

 

 6・2・3・2 法線荷重の分担 

 2 つの接触点で荷重を分担する割合は，ローラの y 軸方向の力のつり合いにより決

まる．溝からローラに伝達される全法線荷重に対する内側接触点での法線荷重の比を

ηとすると，つり合いの式は図 6.3 から次式となる． 

 

  η N tanζi – μs η N (V/Vi) cosφ – (1 – η) N tanζo – μs (1 – η) N (V/Vo) cosφ = 0   (6.8) 

 

ここで，ζo ，ζi は各接触点の接触角である．V と Vi ，V と Vo の比は，すべり摩擦力

のローラ軸方向成分を求めるのに用いる．φを小さい角として近似し（cosφ≈1），整理

すると次式となる． 

 

  η =                                (6.9) 

 

 6・2・3・3 スラスト力の定式化 

 前述の法線荷重分担によって両接触点での溝方向すべり速度 Uo ，Ui にも大小が生

じると考える．例えば，図 6.4 に示す η > 0.5 の場合では，法線荷重の分担が大きい内

側接触点付近を中心としたスピンとなり，回転半径が相対的に大きくなる外側接触点

でのすべり速度が大きくなる．そのため，Uoと Uiには，スピンの回転半径が ηと連動

する以下の式を用いる． 

 

  Uo = r (sinζo + sinζi) η dφ/dt = r (sinζo + sinζi) η θ ω cosωt          (6.10) 

 

  Ui = – r (sinζo + sinζi) (1 – η) dφ/dt = – r (sinζo + sinζi) (1 – η) θ ω cosωt    (6.11) 
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ここで，r はローラの接触部球面の半径である．また，式(6.9)より η は，Vo と Vi ，  

すなわち Uoと Uiの関数であるため，以下に示す U’oと U’i（スピン中心が溝中心線上

にあると仮定）を初期値として，Voと Vi ，η，Uoと Uiの順に求め，値の変化が微小に

なるまで繰り返す．通常は数回の計算で一定値に収束する． 

 

  U’o = r sinζo dφ/dt = r sinζo θ ω cosωt                  (6.12) 

 

  U’i = – r sinζi dφ/dt = – r sinζi θ ω cosωt                 (6.13) 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 6.4 Sliding velocities based on spin of roller 

 

各接触点のスラスト力 ftz o ，ftz i は，すべり速度比からすべり摩擦力の溝方向成分を導

き，次式となる． 

 

  ftz o = μs (1 – η) N (V sinφ + Uo) / Vo 

    ≈ μs (1 – η) N θ [V sinωt + r (sinζo + sinζi) η ω cosωt] / Vo         (6.14) 

 

  ftz i = μs η N (V sinφ + Ui) / Vi 

    ≈ μs η N θ [V sinωt – r (sinζo + sinζi)(1 – η) ω cosωt] / Vi         (6.15) 

 

終的に，1 つの溝に作用するスラスト力 ftz は次式となる． 

 

  ftz = ftz o + ftz i                            (6.16) 
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 6・2・3・4 計算結果と考察 

 スラスト力 ftz o ，ftz i ，ftz の時間波形を図 6.5 に示す．各パラメータは，s = 0.020 m，

r = 0.015 m，ζo = ζi = 11°，θ = 10°，ω = 20π rad/s（600rpm），N = 1000 N，μs = 0.05 であ

る．ftz o と ftz i の和によって双方の成分の大半が相殺されていることがわかる．接触点

の位置を定める接触角 ζo ，ζiを設計変数として調整すれば，ftz を 小に設定すること

が可能である．そこで，ζo = ζi の条件において接触角を変化させた場合の ftz 回転 3 次

成分（実効値）を図 6.6 に示す．この図では，式(6.3)に基づく 1 点接触の場合の計算

値を基準として力の値を正規化した．スラスト力は，接触角 7° で極大となり，接触角

4° 以下あるいは 10° 以上で 1 点接触の場合より小さくなる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 6.5 Waveshapes of thrust force 
  

 

 

 

 

 

 

Fig. 6.6 Variation of 3rd rotating order component of thrust force with pressure angle 

 

 次に，2 点接触での基本特性を確認するため，ftz を次数比分析した結果を図 6.7 に

示す．1 点接触での次数比分析結果（5・4・1 項参照）と同様に，回転 1 次と 3 次の成

分が顕著に表れた．また，交差角 θ を変化させた際の ftz 回転 3 次成分（実効値）を   

図 6.8 に示す．ここでも，1 点接触の場合と同様に θに対して比例する関係となった． 
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Fig. 6.7 Results of rotational order tracking analysis 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 6.8 Variation of 3rd rotating order component of thrust force with joint angle 

 

6・3 解析結果 

 第 4 章で提案したマルチボディモデルを用いて，ローラ溝が 2 点接触となる場合の

スラスト力について理論式の検証と低減効果の評価を行う． 

 

 6・3・1 解析条件 

 ジョイントを動作させる条件のうち，θと ωについては前項で示した値を用いる．

負荷は荷重ではなくトルクで与え，後述するジョイント寸法の場合にローラと溝間の

法線荷重がほぼ同等となるように 50Nm とする．各部品の位置と形状には，先に述べ

た s と r の比に近い市販ジョイントの寸法（公差中央値）を用いた．針状ころモデル

におけるころと球の数は，それぞれ Nn = 27，Ns = 7 である．また，2 点接触の接触角

は，ζo = ζi = 11° とする．ヤング率 E，ポアソン比 1/m には鋼材の一般的な値を用いる． 

 摩擦係数の値として，すべり摩擦 μsではローラと溝の間を 0.05，針状ころと各部品

の間を 0.03 とし，転がり摩擦 μrではすべて 0.002 とする．これらはグリースを付けた

試験片による実測値であり，実機を想定した面圧とすべり速度に基づく条件で求めた．
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また，低い相対速度でも摩擦力が作用するため，摩擦係数が一定となる速度 vst (図 2.7)

を解析中の 大すべり速度の 1/4 となるように設定する．転がり摩擦でも同様とする． 

 

 6・3・2 2 点接触でのスラスト力理論式の検証 

 ローラ 1軸の状態で検証するため，1軸分のローラと溝間のすべり摩擦要素を除き，

すべての摩擦要素（針状ころ軸受部を含む）の摩擦係数を微小値に設定して解析した．

図 6.9 に ftz の時間波形を示す．これを基にスラスト力理論式から求めた波形（図 6.5）

を検証すると基本的な特徴がほぼ一致している．なお，図 6.5 の ftz では，図 6.9 の ftz 

に対し t = 0，0.05，0.1 付近で波形が異なるが，スラスト力理論式では，5・4・2 項で

述べた，ローラの y 軸方向の微小変位によるすべりを模擬していないためと考える． 

  

 

 

 

 

 
  

Fig. 6.9 Computational waveshapes of thrust force 

 

 図 6.10 に接触角を変化させた場合の ftz 回転 3 次成分（実効値）を示す．図 6.6 と同

様に，同じ解析条件の 1 点接触の結果を基準として正規化した．接触角 7° 付近で極

大となる傾向が一致した． 

 以上より，6・2・3 項にて提案した 2 点接触におけるスラスト力理論式は妥当であ

ると考える． 

 

 

 

 

 

  

Fig. 6.10 Variation of 3rd rotating order component of thrust force with pressure angle  

by local sliding friction model (1 roller) 
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 6・3・3 実機条件での低減効果 

 図 6.10 では，スラスト力の低減効果が，検討した全接触角にわたって認められたた

め，すべての摩擦力を考慮した場合についても確認する．接触角とスラスト力（全 3

溝分の回転 3 次成分実効値）の関係を図 6.11 に示す．接触角 7° 付近で極大となる傾

向は前項の結果と同様であり，低減効果も全接触角にわたって得られた．また，試作

した実機ジョイントの測定結果をこの図に重ねて示す．接触角は 7° と 15° の 2 種類

とした．解析結果の方が低減効果は小さいが，接触角 7° よりも 15°の場合に低減効果

が大きくなる特徴は，実機の測定結果と一致している．なお，測定には市販のスラス

ト力測定用試験機を使用し，解析の場合と同じ動作条件を設定した．接触角違いによ

る実測の低減効果の差異は 7 %であり，有意な差があった． 

 後に，ζo = ζi の制約の下，接触角の適値について述べる．図 6.11 からわかるよう

に，接触角が大きいほどスラスト力の低減効果は高まるが，一方で接触点が溝の幅方

向外側に移動する．そのため，溝面の強度上，ヘルツの接触楕円[75][76]が溝幅内に収

まる 大接触角が適値となる． 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 6.11 Variation of 3rd rotating order component of thrust force with pressure angle  

by full friction model 
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6・4  結   言 

 トリポード形等速ジョイントに発生するスラスト力の低減方策として，ジョイント

の基本構成を変える必要がなく実用的な 2 点接触の場合に着目し，主に理論式とマル

チボディダイナミクス解析の両面から検討を行った．その結果を以下にまとめる． 

 

（１）スラスト力の発生理論を提案した．理論式では，各接触点でのすべり速度をピ

ッチング・ローリング起因分とスピン起因分の合成により求め，これらの速度

比からすべり摩擦力の溝方向成分を導いて接触点ごとのスラスト力を計算する．

2 つのスラスト力の和により双方の成分の大半が相殺されて 1 溝分のスラスト

力が得られる． 

 

（２）スラスト力の低減メカニズムを示した．各すべり速度と法線荷重比の関数であ

るスラスト力は，接触点の位置，すなわち接触角に影響される．これを設計変

数とし，2 点接触でのスラスト力の相殺分が増加するように調整することでス

ラスト力を低減することができる． 

 

（３）ジョイント構成部品間の接触・摩擦を考慮したマルチボディダイナミクス解析

との検証により，理論式によるスラスト力とその低減効果の妥当性を示した．

また，パラメータ解析を実施し，2 点接触によるスラスト力の低減策は，2 つの

接触角が同一の場合，その値が大きい程効果が高いことを検証するとともに，

実機と比較しても同様の傾向となることを確認した． 
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第 7 章 結   論 

 

 一般的な FWD 車のドライブシャフトに用いられる等速ジョイントの重要課題とし

て，車輪側のツェッパ形ジョイントでは強度や耐久性などの性能に関わるボール荷重

変動を，デファレンシャルギヤ側のトリポード形ジョイントでは車両の乗り心地に関

わる誘起スラスト力を研究対象とした．各々の等速ジョイントについて機構と接触・

摩擦状態を的確に模擬できるマルチボディモデルを構築して実機試験の結果から検証

するとともに，これらの計算モデルを数値実験的に活用することで，研究対象とした

課題の原理解明と改善方策提案につなげた．本研究で得られた結果をジョイントごと

に具体的に示すと以下になる． 

 

●ツェッパ形等速ジョイント 

・ボール荷重の変動原理：ボール荷重は，トルク伝達を担うだけでなく交差角付与時

に発生する二次モーメントを満たすように変動する．設計上の制約や摩擦がない理

想的な機構の状態でのボール荷重変動波形は，回転 2 次の波形となり，交差角 0°の

ボール荷重値を基準に正規化すると，変動幅が 2 倍，最大値が 3 倍，最小値が-1 倍

となる． 

 

・ボール荷重の低減原理：オフセット等の設計諸元や摩擦を考慮した原理に拡張する

とともに，ボール荷重が二次モーメントを満たすように変動する際，その要因とな

るジョイント径方向成分を減らし、変動に寄与しない軸方向成分を増すことが変動

低減につながることを示した． 

 

・改善方策：ボール荷重の軸方向成分を増す方策として，軸方向に対してボール溝を

傾ける同方向傾斜溝を提案した．数値解析では正逆いずれのトルク方向に用いても

20%を超える変動低減効果が得られた．また，トルク方向の正逆によってトルク損

失が異なるが，不等長ドライブシャフトを適用して常用の交差角が大きい側に車両

前進時の損失が減る溝傾角を，交差角が小さい側に損失が増える溝傾角を設定する

ことで左右輪の損失の不つり合いを是正する方策を示した． 
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・検証実験法：インナレースにスリットを追加工してひずみゲージを貼付することで

ボール溝に負荷されるボール荷重を計測する，従来にない簡便な計測方法を提案し，

マルチボディモデルの検証に活用した． 

 

●トリポード形等速ジョイント 

・誘起スラスト力の発生原理：ローラとローラ溝の間でローラのピッチングとローリ

ングを主要因として発生するすべり摩擦力の溝方向成分がスラスト力となる．1 組

のローラと溝では回転 1 次と 3 次の成分が主に表れるが，ジョイント本来の 3 組の

場合，1/3 周期ずつ位相がずれるため回転 1 次成分が打ち消される一方で，回転 3 次

成分では位相が重なりあって 3 倍の振幅となり，回転 3 次が主成分となる． 

 

・誘起スラスト力の低減原理：1 組のローラと溝の接触点を 2 点にすることで，各接

触点でのすべり速度がピッチング・ローリング起因分と 2 点接触によるスピン起因

分の合成となる．これらの速度比から導かれるすべり摩擦力の溝方向成分を足し合

わせると大半が相殺されてスラスト力が減少する原理を解明し，理論式を構築した． 

 

・改善方策：スラスト力の低減理論式によると，1 組のローラと溝のスラスト力の値

は，両接触点の位置，すなわち接触角に影響され，接触点（ヘルツの接触楕円）が

溝幅内に収まる範囲で接触角を大きくすることで，スラスト力を最小化できる． 

 

・針状ころ解析モデル：球列による接触面で近似した独自のモデルにより，ローラの

針状ころ軸受で発生する現象の解析が可能になり，針状ころのスキューによるすべ

り摩擦力がスラスト力のうなり（回転 2 次成分）の要因であることを突き止めた． 

 

 本研究を通じて，ドライブシャフト用途に限らず，等速ジョイントの分野全般でも

積年の重要課題として挙げられていた現象の本質的な解明を達成することができた．

第 1 章で述べたように FWD 車の普及とともに等速ジョイントに関する技術も大幅に

進歩して成熟しつつあったが，自動車の分野で「100 年に一度の大変革」が始まった

ことで，等速ジョイントに求められる要件や課題は，自動車以外の多様なモビリティ

にも適用できる広角化・多機能化，電動化が進む原動機の大トルクに対する強度対応，
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電動車両の低電費化や航続距離延伸につながるトルク損失低減など，多岐にわたる．

今後も上記のような要件や課題を対象として研究・開発を継続し，等速ジョイントの

進化に貢献していきたいと考えている． 
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