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第 1章 緒 論 

1.1 背 景 

ヒトは道具によって生活環境を変える革新（イノベーション）をおこし，快適な生活を手に入れて

きた．狩りに使う矢尻をはじめとする石器，穀物を消化しやすく調理する土器など食に関する道具に

はじまり，文明の発展にともない，生活環境を整えるために人力・畜力および水力を動力源として非

力な人間が大きな木や石といった自然の重量物を運ぶ各種の機械（装置）へと発展をしていった 1)．

なかでも，自然の物理法則および人力を入力，ヒトのニーズを出力として自然とヒトを結び，動力伝

達および力の増幅を実現してきたのが動力伝達装置である． 

そのひとつである歯車は古くから使われている．正確な起源と発展経緯は必ずしも明らかではない

が，図 1-1にしめすように BC250 年ごろアルキメデスがウォームギヤと円筒歯車を 5段用いた巻上機

を考案したほか 2)，15世紀後半にはレオナルド・ダ・ヴィンチが現在使用されているほとんどの歯車

の種類を網羅するスケッチを残しており 3)，さらに古いものでは BC2600 年ごろに差動歯車機構を有

する指南車 4)が中国で使われていたとの記述 5)もある． 

 

Fig. 1-1 Relation among human energy, and technology 

Discovery 

of Fire

Hunting 

person

Industry 

person

Technology 

person

63

Transportation

91

Industry/ 

Agriculture

66

Household/ 

Commerce

10

Food7

32

24

14

7

1

12

64
4

4

2

2 3

Cave

man

250

200

150

100

0

50

100

50

75

25

0

1Million 0.1M 5000 1600 1800 1970
B.C. A.D.

Age

1900

Hunting Farming Industrial Information

Sketch of gears 

by Da Vinci

Windlass of 

Archimedes

B.C.250

Late 15th century

South-pointing 

chariot
B.C.2600

＜The change of energy source and society＞

History 

of gears

Advanced 

agriculture 

person

PetroleumCoal

Energy of 
fire and 
domestic animals

Energy of firewood, charcoal,       
water, wind, and houses

Incipient 

agriculture 

person

C
o

n
su

m
p

ti
o

n
 p

er
 c

ap
it

a 
1

0
k

ca
l 

(B
ar

 g
ra

p
h

)

E
n

er
g

y
 e

q
u

iv
al

en
t 

o
il

 1
0

B
ar

re
l

(C
u

rv
e 

g
ra

p
h

)



第 1章 

 

2 
 

古
いにしえ

の動力伝達装置である歯車は，重量の増加や振動騒音の観点から存在しないことが望ましいと

されている．近年では工作機械における Direct Drive のように動力伝達装置を有しないシステムに一

定のニーズがある一方で，電気自動車ではモーター出力と要求される動力に乖離があることからギヤ

ヘッド（Gear Head）型変速機 6)-8)などが必要不可欠であり，今後も必要悪として新たな社会的ニーズ

が生じるものと考えられる． 

歯車は，確実な速比の回転運動と大きなトルクをきわめて小さな構造で効率よく伝達することがで

きるために，小さな計器または時計のようなものから大は数万馬力の舶用タービン減速歯車に至るま

で，きわめて広範囲に用いられている 9)一方でニーズの広がりに起因して強度，効率，振動騒音など

の問題においてまだ明らかになっていない事柄が多い．96~98%と伝達効率が非常に高い歯車だが，図

1-1 のように産業革命の後，人口および消費エネルギーの爆発的な増加 10)によって有限な資源の枯渇

が危惧され，SDGs11)（Sustainable Development Goals）や縮小社会 12)-14)でも言及されている省エネルギ

ー・省資源化という人類に課せられた宿命 15)に立ち向かううえでさらにコンマ数%レベルでの効率向

上が求められている．歯車は，自動運転車，燃料電池車，電気自動車に関するイノベーション 16)など

においても非常に重要な要素技術であり，今後さらなるニーズが見込まれる． 

高効率化のソリューションとして近年，超少子高齢化の進む先進国では生産年齢人口層の減少をと

もなうイノベーション力低下の懸念 17)からモノとヒトの協業が進められており，ものづくりに不可欠

なエネルギーおよび情報（もう一要素は材料）に関して，人工知能（AI）や IoT (Internet of Things)な

どによる情報から労働力不足を補いつつ全体の消費エネルギーを抑制する動き 18)-22)がある．そうし

た最新技術が注目を集める一方，動力伝達装置においても複数の動力源を用いてそれぞれの欠点を補

完しつつ消費エネルギーを低減する差動装置が，ヒトと協業するロボット 23)-30)やパワーアシスト機

構 31)-34)などで，人力と機械の動力を合成する機構としてニーズが高まりつつある 35), 36)（図 1-2）．例え

ばハイブリッド自動車では，エンジンの低効率域を差動機構を介してモーターで補完している． 

今後，超少子高齢化の進行にともなって，労働人口の減少を補完するための生産性の向上（新興国

の人口爆発においても重要）や，介護者の身体的な負荷の低減（かつ要介護者の安全確保とストレス

軽減）などにおいてヒトと機械の協業が不可欠になり，差動機構のさらなる需要が見込まれる．それ

故，ヒトと機械の距離が近づくことで，安全性の確保や電動化 37)にともなう振動騒音の要求レベルの

向上など，動力伝達装置に求められる性能がさらに厳しくなる．ニーズの多様化にともない社会の欲

求（幸福）を満たす 38)イノベーションをおこすためには， AAA （Affordable, Available, Appropriate）

技術のように QCDS（Quality, Cost, Delivery, Safety）を十分に考慮する必要がある． 

 

Fig. 1-2  Differential devices for power assisting 
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1.2 本研究の目的 

そこで本研究では，上記の背景を受けて差動機構 39)-42)として新たにニーズが高まりつつある遊星

歯車機構（以降，差動遊星歯車機構：Differential planetary gear train, D-PGT）の駆動特性の解明を目的

とする．図 1-3のように古典的な平行歯車対では，入出力が 1対 1対応であるため出力は入力に比例

するが，D-PGTでは複数の入力からシステム関数論的に必要な出力を効率よく得られる． 

 

Fig. 1-3 Power transmission mechanism as necessary evil 

一方で，D-PGT は図 1-4 にしめすように，その特徴として種類の異なる複数のかみあいを有する．

プラネットギヤの個数 kpの 2 倍のかみあい点が存在するだけでなく，外歯かみあいと内歯かみあいの

（かみあい率 εが）異なる 2種類のかみあい状態が混在し，かみあい周期内でプラネットギヤまわり

のかみあい剛性が時系列で 3 回変化することに加えて，回転自由度が高いことから 2要素の関係性を

定めなければ回転方向の関係性が一義的に定まらない 43)．また，遊星運動と称されるように，プラネ

ットギヤの自転と公転の両方を同時に考慮に入れる必要がある． 

電動化などにおける騒音源の静粛化により振動騒音が問題となってきただけでなく，省エネルギ

ー・省資源化に向けてさらに小型軽量で高い負荷容量かつ低振動騒音化を求められる中で，回転自由

度の高さからメカニズムが未だに十分に解明されておらず，体系的な知見を得られていない． 

 

Fig. 1-4 Complexity of Planetary Gear Train 
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遊星歯車機構はこれまで，高い負荷容量・高変速比，自動調心による低振動騒音といった利点から

自動車の自動変速機 44), 45)に多用され，自動車業界をはじめ多く研究されてきた．日本では，両角が効

率評価法 46)やトルク計算式 47)を提案したほか，日高らが遊星歯車装置の騒音 48)や各種誤差と荷重配

分の関係 49)，特性改善方法 50)の提案をおこなっている．また，森川らが各種遊星歯車機構の振動挙動

解析 51), 52)や遊星歯車機構特有のサイドバンド現象の解析 53)をおこない，林輝らが荷重つりあい理論

54)をまとめ，動的荷重分担の測定 55)もおこなっている．一方世界では，アメリカの Parkerらが理論だ

けでなく有限要素法 56), 57)や実験 58)もおこない体系的に遊星歯車機構について研究をおこなっている．

リングギヤの変形 59)やプラネットギヤどうしの起振力の位相差 60), 61)，かみあい剛性の変動 62), 63)に着

目した研究のほか，非線形振動 64)を含む各種設計パラメータと振動の関係性 65)-68)についても研究を

おこない，実験系以外の世界中の遊星歯車機構に関する研究を 2014 年にまとめている 69)．また，

Kahraman らが遊星歯車機構の自由振動 70)や歯形摩耗 71)やリングギヤの変形 72)の振動への影響につい

て研究をおこない，フランスの Velexらはプラネットギヤの半径方向誤差 73)や位置誤差 74)に着目した

研究や変形するリングギヤを有する遊星歯車機構の歯形の最適化 75)などの研究をおこなっている．上

記の遊星歯車機構に関する研究は，リングギヤに着目した研究とキャリアに着目した研究に大別でき

るが，差動運動を含む遊星歯車機構の一般解を導く手法を体系的にしめした研究はない．また，特に

中国における研究では理論と計算を中心としたもの 76)-78)が多く，シミュレーションが主となってい

る．世界中で研究がなされている一方，そのほとんどがひとつの要素を固定したある種の特異条件の

みを扱っており，図 1-4にしめす特徴ゆえに，差動駆動を含む機構としての一般化はなされていない． 

したがって本研究では，差動運動を含む遊星歯車機構の一般解を導く手法を体系的にしめし，メカ

ニズムの解明，振動騒音を低減するために，Bond Graph を用いたシミュレーションと PLC

（Programmable Logic Controller）を用いた高精度な制御を手がかりに実験をおこない，駆動特性の解

明を試みた． 

1.3 本研究の構成 

前節で述べた目的を達成するための本論文の構成を以下および図 1-5にしめす． 

第 1章では，緒論として社会問題および人と道具の歴史から現代における動力伝達機構の役割，問

題点と差動機構の新たなニーズについて概説する．さらに，動力伝達機構の中でも重要な要素である

（平行軸系に限定した）歯車についての研究をまとめることで，D-PGTの回転伝達系を扱う本研究の

工学的および工業的な位置づけをおこない，研究の目的について述べる． 

第 2章では，D-PGT を議論するうえで必要となる座標系や記号を定義する．差動を有さない従来の

PGT の場合も含め D-PGT の駆動状態の一般化を試み，プラネットギヤの運動から評価指標としての

瞬間中心とセントロードに着目する手法を提案する．本研究では，本章での定義をもとに以降の考察

を進める． 

第 3章では，D-PGT を高精度で高応答に 3軸差動の運動制御・駆動させるための新たな駆動試験機

の設計開発をおこなう．3軸を制御するための設計や各要素間の慣性モーメントの比率に着目し，PLC

を用いて再現性の高い駆動が可能な試験機に関して考察をおこなう． 
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第 4 章では，第 3 章で設計した本研究で用いる D-PGT の周波数応答を明らかにするために，構成

要素がエネルギーの伝達によって結合されるシステムで統一的に捉えることが可能な Bond Graph を

用いた簡便で実用的なモデリングを提案する．従来の多自由度の複雑な連成運動方程式から得られた

結果，試験機上のハンマリング試験から得られた結果，Bond Graph によって得られた結果を比較し，

Bond Graph によるモデリングに関して考察をおこなう． 

第 5章では，第 4章で得られた非線形性を有するプラネットギヤまわりのかみあい剛性のモデリン

グの重要性を考慮し，プラネットギヤまわりのかみあい剛性による弾性変形や加工誤差・組立誤差な

どによって生じるかみあい伝達誤差に着目する．アクリルキャリアで D-PGT 内部を可視化した新機

構（U/2K-HV 型）を開発，過渡応答時にプラネットギヤまわりのかみあい剛性の変動から生じる現

象をハイスピードカメラによるモーションキャプチャーによってとらえる． 

第 6章では，第 4章や第 5章で重要であったプラネットギヤまわりのかみあい剛性に加え，加工誤

差や組立誤差などの誤差成分のなかでも特にばらつく歯面精度を誤差の伝播論に基づく検討を遂行

し，完全無響室内で駆動試験することで暗騒音の影響を最小限に抑えた音響測定も遂行し，D-PGTの

駆動時に生じる振動騒音への影響を統計的に評価する．リングギヤ，サンギヤ，プラネットギヤの全

ての歯面精度とそのばらつきを管理し，かみあい最大歯面誤差のばらつきの観点から D-PGT の振動

騒音への影響に関する考察をおこなう． 

第 7 章では，結論として D-PGT の駆動特性の解明を目的に本研究をとおして得られた知見をまと

め，今後の課題と展望について述べる． 
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第 2章 差動遊星歯車機構の各種定義と 

一般駆動状態およびプラネットギヤの運動 

2.1 緒   論 

第 1章で述べたとおり，遊星歯車機構は従来の平行歯車対とは異なり内歯と外歯などの複数のかみ

あい現象を有している．特にプラネットギヤはリングギヤとサンギヤの差動歯車として機能するが，

自転と公転を同時におこなうことや，リングギヤとの内歯かみあい，サンギヤとの外歯かみあいにお

いてかみあい率（およびかみあい剛性）が異なることなどからメカニズムの解明が困難で，これまで

世界中の研究において差動を含む一般解を導く手法が実験的にほとんど検証されてこなかった． 

そこで，本研究で D-PGT を議論するにあたり本章では 79), 80) ，D-PGT の基本的な構造および本研

究で用いる座標系や記号を定義する．また，D-PGT の一般的な駆動状態や，プラネットギヤの運動か

ら評価指標としての瞬間中心を定義する． 

2.2 差動遊星歯車機構の構造 

本研究で扱う 2K-H 型遊星歯車は図 2-1 にしめす機構で，リングギヤ，サンギヤ，複数個のプラネ

ットギヤ，そしてそれらをつなぐキャリアの基本 4要素から構成される．プラネットギヤはリングギ

ヤとサンギヤの差動歯車として機能し，キャリアはプラネットギヤ（自転軸）どうしを円周方向につ

なぐ公転要素である．一般に遊星歯車機構は図 2-2にしめすように K軸（ロシア語で車輪を意味する

Колесо に由来：太陽車），H軸（Holderに由来：公転軸），V軸（由来不明：自転軸）の 3つの基本

軸を有しており，2K-H型，3K型，K-H-V型など 81)基本軸名を羅列する命名法が一般的である．地

上に固定した絶対座標系をO-XYZ，リングギヤの座標系をOr-XrYrZr，サンギヤの座標系をOs-XsYsZs， 

i 番目（i=1,2,3）のプラネットギヤの座標系を Opi-XpiYpiZpi，キャリアの座標系を Oc-XcYcZcとする．

Opiは各プラネットギヤの軸中心にあり，Xpiは接線方向，Ypiは半径方向である．O, Or, Os, Ocは遊星

歯車機構の中心にあり，4つの原点は一致している． 

本研究では Z軸は上下となり，左右と同じ挙動となるので XY 平面で考えることとし，歯数を Zと

しており記号が混同することから，歯数を優先して Zは歯数をしめすものとする．また，図 2-1にし

めす通り，Z軸正方向に XY 平面を見た時の反時計回り（CCW 方向）を正と定義し，本論で扱う角速

度およびかみあい接線速度は地上に固定したO-XYZ座標のXY平面において反時計回りを正とする．

また，N を回転数 [min-1]，R [mm]をピッチ円半径，ω [rad/s]を角速度，m [mm]をモジュールとし，リ

ングギヤ軸，サンギヤ軸，プラネットギヤ軸（自転軸），キャリア軸（公転軸）の添え字をそれぞれ r, 

s, p, c とする．また，本研究で用いた歯車の諸元を表 2-1 にしめす．プラネットギヤを 3 個用いた遊

星歯車機構で，モジュール 1，圧力角 20°の S45C製の平歯車で，硬度は 230 Hv程度である．潤滑に

は，ちょう度番号 1号相当のグリース（KHK製，GJS-1001）を歯面に薄く塗布して用いた．表 2-1の

歯車諸元から，本遊星歯車機構におけるプラネットギヤの配置角 δは式(2-1), (2-2)のように，サンギヤ歯数

Zs，リングギヤ歯数 Zrとプラネットギヤ個数 npから求まり，最小かみあい角 θminの整数倍（n は整数）と

なることがわかる． 
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Fig.2-1 2K-H planetary gear train 

 

Fig.2-2 Basic planetary gear train 
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Table 2-1  Specifications of gears 

 Sun Planet Ring Carrier 

Module [mm] 1 --- 

Number of teeth 30 15 60 --- 

Normal pressure angle [deg.] 20 --- 

Helix angle [deg.] 0 --- 

Tooth depth coefficient 2.25 --- 

Tooth width [mm] 10 --- 

Material S45C 

Hardness 230 Hv 

Number of planet: 3 (In-phase, Equal spaced) 

rs ZZ 


360
min  (2-1) 

min  n  (2-2) 

pn/360 ， n
k

ZZ

p

rs 


 (2-3) 

式(2-3)を満たすよう設計したとき，プラネットギヤを円周方向に等配置にできる．本研究の遊星歯

車機構においてプラネットギヤは 3つとし，プラネットギヤ間のかみあい位相差の影響を無視するた

めにプラネットギヤを等配置とした． 

また，式(2-4)にしめすプラネットギヤ間のかみあい位相 ΔPiから，本研究の遊星歯車機構において

プラネットギヤのかみあい起振力は同位相である． 











s

i

s

ii
ZZ

P
360

int
360

  (2-4) 

よって，本研究の遊星歯車機構ではプラネットギヤが 3個で等配置同位相であることから，かみあ

い起振力が円周方向に増幅され，第 3章で後述するように円周方向加速度の計測に有利で，それ以外

の方向に作用するすべての力は 3個のプラネットギヤのかみあいで相互に相殺される 82)． 

さらに，プラネットギヤが公転をおこなう際，地上に固定された絶対座標系 O-XYZ から見ると見

かけ上自転をしているように見えるため，これまでも遊星歯車機構の伝達メカニズムを解明するうえ

で本研究において自転と公転の定義が問題となった．プラネットギヤの任意な運動は独立な 2つの回

転運動（自転および公転）の重ねあわせで表すことができることから，回転中心と速度分布に着目し

て図 2-3にしめすように自転および公転を定義する．本研究では，プラネットギヤの回転のうち，Opi

まわりの回転を自転，Ocおよび O まわりの回転を公転と定義する． 
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2.3 キャリア軸を基準とした差動遊星歯車機構の       

一般駆動状態の導出と分類 

遊星歯車機構の各要素の回転数の関係性は，プラネットギヤの自転のみの駆動状態と公転のみの駆

動状態を未定係数法によって任意の比で重ねあわせることにより定めることができる 83)．ここで，一

対の平行歯車対において駆動歯車と従動歯車の回転数や回転方向の関係が一義的に定まるのに対し，

遊星歯車機構では 4 要素（図 2-1 の Nr, Ns, Np, Nc）のうち二軸を規定しなければ駆動状態が一義的に

定まらない 43)．また，定常状態を仮定して角速度比の絶対値のみで考える手法も提案されている 84)

が，過渡応答も含めた体系的なものでない．そこで本研究では，キャリア軸（公転軸）を基準にして

その回転方向を常に正（0≦Nc）とし，プラネットギヤ軸（自転軸）との比を自公転角速度比 γcp（=Np/Nc）

として遊星歯車機構の駆動状態を規定する指標とする．この自公転角速度比 γcp は以下の未定係数法

において重ねあわせる比率となり，プラネットギヤの公転に対する自転の比率をしめす指標でもある． 

以下に未定係数法による遊星歯車機構の回転数の関係の導出過程をしめす．プラネットギヤの自転

のみ（式(2-5)）のとき，各要素の回転数比は平行歯車対と同様に単純なギヤ比となる．式(2-5)におい

てサンギヤ軸だけが逆回転となるのが遊星歯車機構の特徴である．また，プラネットギヤの公転のみ

（式(2-6)）のとき，プラネットギヤを除く全ての要素が同方向に同じ角速度で回転することから遊星

歯車機構がひとつの剛体として回転する．このとき，プラネットギヤは差動しないため自転成分を持

たない．これらの駆動状態を重ねあわせることで，遊星歯車機構の一般駆動状態の全てを導出できる． 

0:1:::::
s

p

r

p

cpsr
Z

Z

Z

Z
NNNN 

 (2-5) 

1:0:1:1::: cpsr NNNN
 (2-6) 

式(2-5)を a倍，式(2-6)を b倍し，重ねあわせて式(2-7)となる．このとき，未定係数 a, bは任意の定

数であり，それらの比が重要である． 

baba
Z

Z
ba

Z

Z
NNNN

s

p

r

p

cpsr :::::: 

 (2-7) 

式(2-7)から Npおよび Ncがそれぞれ aおよび bを満たすが，駆動状態を導出するうえで回転数 Nの

値は意味を持たず，未定係数 a, b の定数倍でも成り立つことから自公転角速度比 γcpに着目する．γcp 

= Np/Nc = a/bと表され，未定係数法における 2式の重ねあわせる比率をしめす．γcpによって自転と公

転の比率が定まれば遊星歯車機構の駆動状態を一義的に求めることができる．式(2-7)より遊星歯車機

構の各要素の回転数の関係は，キャリア軸（公転軸）を基準として γcpを用いて以下の式(2-8)のように

求まる．また，後述する実験においてプラネットギヤの自転軸と公転軸を同軸とした新機構（2K-HV

型）85)を用いたため，プラネットギヤの自転軸と公転軸を同軸に有する HV 軸の角速度 NHV (=Np+Nc)

に関する比も最下行に記載した． 
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式(2-8)から遊星歯車機構の各要素の回転方向の関係を増減表形式で表 2-2にまとめ，本研究で対象

としている従来の 2K-H 型と後述する実験で用いた新機構の 2K-HV 型の両方を表している．また，両

機構の駆動状態をリングギヤ軸回転数 Nrの等高線（横軸にサンギヤ軸 Ns，縦軸にキャリア軸 Ncおよ

び HV 軸 NHV（後に詳述）をとっている）でしめしたものを図 2-4 にしめす．各軸の回転数の関係性

ごとに駆動状態を定めた表 2-2 よりそれぞれの機構において軸の数（2K-H 型は 4 軸，2K-HV 型は 5

軸）だけ特殊な駆動状態とそれ以外の一般的な駆動状態が存在することがわかる．ある要素が固定（N 

= 0）される駆動状態は一入力一出力軸を有する差動回転運動を有しない閉回路遊星歯車機構 81)と称

されるもので，リングギヤ固定をプラネット型，サンギヤ固定をソーラ型，キャリア固定をスター型

と称する．また，プラネットギヤ軸の自転成分がないものは剛体回転型と称され，前述の式(2-2)にあ

たるもので，遊星歯車機構が剛体として回転する．こうした閉回路の駆動状態は図 2-4 の等高線図に

おいては直線として表現されている． 

その他の駆動状態は遊星歯車機構のすべての要素が回転する一入力二出力軸となる動力分割機構

や二入力一出力軸となる動力合成機構であり，開回路遊星歯車機構と称されるもので，差動回転運動

を生じるものである．2K-H 型の駆動状態を表 2-2 のように C1から C4と定義し，2K-HV 型の駆動状

態を Cz1から Cz5と定義する．図 2-4の等高線図を比較すると，C3および Cz4の領域は一致しているも

のの，2K-HV型では自公転角速度比 γcpが正の領域が狭まり，負の領域が拡大している． 

 各要素の回転方向を整理した表 2-2 は各駆動状態における各要素の関係性がわかりやすい一方で，

図 2-4にしめす等高線図によって過渡状態などを扱う際に駆動状態の変遷を直感的に捉えることがで

き，これら表および等高線図を目的に応じて使いわける必要がある． 

Table 2-2  Driving conditions of planetary gear train 

 γcp C1 -Zr/Zp C2 0 C3 Zs/Zp C4 ∞   

2K-

H 

Nr - 0 + + + + + + + + Nr 

2K-

HV 

Ns + + + + + + + 0 - - Ns 

Np - - - - - 0 + + + + Np 

Nc + + + + + + + + + 0 Nc 

  - - - 0 + + + + + + Np+Nc 

  Cz1 -Zr/Zp Cz2 -1 Cz3 0 Cz4 Zs/Zp Cz5 ∞ γcp  
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(a) 2K-H planetary gear train 

 
(b) 2K-HV planetary gear train 

Fig.2-4 Contour maps of driving conditions 
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2.4 プラネットギヤの合成速度分布と瞬間中心 

遊星歯車機構内の動力伝達現象解明のためにプラネットギヤの運動に着目するにあたり，地上に固

定した絶対座標系 O-XYZ を基準としたときのプラネットギヤの相対運動とその速度分布（自転と公

転の重ねあわせ）から瞬間中心（Instant Center of Rotation: 以降 ICRと称する）86)に着目する．ここで，

ICR を定義するにあたり，地上に固定した絶対座標系 O-XYZ を基準としたプラネットギヤの相対運

動に着目していることから図 2-3 では XY 平面をとり，Ocと一致している原点 O を中心としている． 

プラネットギヤは自転と公転を同時におこなっていることから，図 2-3 にしめす自転の速度分布と

公転の速度分布を重ねあわせる．重ねあわせにあたり，プラネットギヤのリングギヤ側のかみあい接

線速度とサンギヤ側のかみあい接線速度をそれぞれ足しあわせることで，地上に固定した絶対座標系

O-XYZから見たプラネットギヤ全体の速度分布を求める． 

まず自転軸中心 Opiまわりの速度分布は式(2-9), (2-10)ように求まり，リングギヤ側，サンギヤ側と

もに等しいことがわかる．自転軸中心 Opから見てリングギヤ側 Vpr，サンギヤ側 Vpsともに正負の方

向は同じである一方，図 2-3(a)にある通り，地上に固定した絶対座標系 O-XYZから見るとその正負は

逆となり，サンギヤ側 Vpsは XY平面において CW方向であるため負のかみあい接線速度である． 

ppp

p

pppr NZ
m

N
mZ

RV
6060

2

2


 

 (2-9) 

ppp

p

ppps NZ
m

N
mZ

RV
6060

2

2


 

 (2-10) 

次に，公転軸中心 Oまわりの速度分布は式(2-11)，(2-12)ように求まり，ピッチ円半径に比例してい

ることがわかる．地上に固定した絶対座標系 O-XYZ から見てリングギヤ側 Vcr，サンギヤ側 Vcsとも

に正負は同方向である． 

crc
r

crcr NZ
m

N
mZ

RV
6060

2

2


   (2-11) 

csc
s

cscs NZ
m

N
mZ

RV
6060

2

2


 

 (2-12) 

図 2-3 の自転速度分布と公転速度分布から絶対座標系における正負の定義に従って式(2-9)と式(2-

11)，式(2-10)と(2-12)をそれぞれ足しあわせると式(2-13), (2-14)となる．図 2-3 ではモデル化を簡単に

するため 0≦ωp，0≦ωc としているが，得られた結果は全ての駆動状態にあてはまり，一般性を失う

ことはない． 

  rrcrppcrprr RNZNZ
m

VVV 



60  (2-13) 

  ssppcspscss RNZNZ
m

VVV 



60  (2-14) 
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式(2-13), (2-14)から重ねあわせによって求められたかみあい接線速度 Vr，Vsはそれぞれリングギヤ，

サンギヤの周速と合致する．このとき，重ねあわせた速度分布を図 2-5 にしめす．図 2-5 において改

めて座標を明記すると，地上に固定された絶対座標軸 X，Y 軸とその原点を O とする．i 番目のプラ

ネットギヤの自転軸中心を Opiとし，Opiを通る接線方向を Xpi軸，半径方向を Ypi軸とする．図 2-5の

ように速度分布を描画したとき Ypi軸上で接線速度が 0となる点がプラネットギヤの ICRとなり，そ

の点を Op’とする．プラネットギヤは自転と公転を同時におこなっているが，その運動は逐次 ICR ま

わりに回転する運動と同義である． 

 

Fig.2-5 Total velocity distribution about planet gear 

自転軸中心 Opiと ICR Op’の偏差を Δr と定義すると，図 2-5 にある速度分布の相似比から以下のよ

うに導出される．このとき，偏差 Δrの原点を Opi，Ypi軸正方向を正とする． 

rRrRVV ppsr  ::
 (2-15) 

   rRVrRV prps 
 (2-16) 

    psrsr RVVrVV 
 (2-17) 
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また， O から Opiまでの距離に対する O から Op’までの距離の比 η（以降，半径比 ηと称する）を

とることで，ICR の位置を一般化して表現でき，式(2-19)および図 2-6 となる．式(2-19)より半径比 η

は自公転角速度比 γcpのみに支配され，設計パラメータである歯数 Z に左右されないことがわかる．

ここで，プラネット型やソーラ型となる自公転角速度比 γcpは歯数によって定まるため，図 2-6にある

通り ICRが各かみあい点上にくる自公転角速度比 γcpは設計パラメータに依存する． 

まず，図 2-6において各特殊駆動状態における ICR の位置が正しいことを確認する．リングギヤ固

定のプラネット型（γcp = -Zr/Zp）のときプラネットギヤがリングギヤとのかみあい点を支点に回転して

おり ICRはリングギヤとのかみあい点上にある．同様に，ICRがサンギヤ固定のソーラ型（γcp = Zs/Zp）

ではサンギヤとのかみあい点上に，キャリア固定のスター型（γcp = ∞）ではプラネットギヤが自転の

みをおこない ICR は Opiに，剛体回転型（γcp = 0）ではプラネットギヤは公転のみおこない ICR は原

点 O にある．また，γcp = -1 では ICR は無限遠にあり，プラネットギヤが並進をしている．このとき

プラネットギヤの自転と公転が打ち消しあい，プラネットギヤは常に同じ方向を向いたまま回転する

状態となる． 

 

cp
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p
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
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'

 (2-19) 

 

Fig.2-6 Location of ICR in Planetary gear train 

本節では，静止節として地上に固定した絶対座標系 O-XYZ を基準としたときのプラネットギヤの

自転と公転の速度分布の重ねあわせから ICRを定義した．ICRは自公転角速度比 γcpのみに支配され，

設計パラメータに左右されないことがわかった．次節以降では，本定義をもとに議論を進めていく． 
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2.5 かみあい伝達誤差と瞬間中心の変動 

遊星歯車機構のでは特に差動時において，弾性変形や加工誤差・組立誤差などによってかみあい伝

達誤差（Meshing transmission error: MTE）87), 88)が増大しやすいとされている．式(2-15)にあるように

ICR が速度分布の相似比から導出されることから独立した自転および公転まわりの MTE Δθx [μrad] 

(x=p, c)による誤差成分（実際の回転角と機構的な回転角の差）が存在するとき，誤差成分は以下のよ

うに速度変動としてピッチ円半径で拡大された後（ΔV=R(Δθx/Δt), Δt =1/fz）比として作用し，拡大され

て式(2-22)のように ICR の変動 ΔrICR [mm]として現れる．したがって，ICR は「光てこ」のようにわ

ずかな MTEを拡大する性質を有し，その変動によって評価する手法として期待される． 
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 (2-20) 
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 (2-22) 

そこで，かみあい枚数に応じてプラネットギヤ回りのかみあい剛性が変化することで生じる自転軸

まわりの MTE Δθp [μrad]，またプラネットギヤの軸受剛性，キャリアの円周方向のたわみ，キャリア

軸受剛性の非線形性の重ねあわせによるたわみから生じる公転軸まわりのMTE Δθc [μrad]を考慮し，

セントロード半径方向成分変動の片振幅（理論値からの移動量 ΔrICR）[mm]をサイクロイド（プラネ

ットギヤのあるひと歯の軌跡）と図式解法の式から試算する．MTEは自動車用はすば歯車で最大 3μrad

程度（乗用車用でエンジン緩加速時を想定し，入力トルク 10～100Nm，最大歯形歯筋の誤差 15μm程

度）89)，一般的な平歯車で 20~30μrad程度（入力トルク 5～40Nm，歯形修正量 20μm程度）90)であり，

本研究では絶対座標系から計測していることから MTE が大きくなることも考慮して 100μrad までと

した．また一般に，MTE はかみあい周波数で考えられるため，時間間隔 Δtをかみあい周波数 fzの逆

数であるかみあい周期とした（式(2-24)）． 

       

       cpcti
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-tωtωR-tωRRy

-tωtωR-tωRRx









cppcpr

cppcpr

sinsin

coscos

 (2-23) 
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pp NZfz
t

601   (2-24) 

式(2-23)にしめされるプラネットギヤの歯先の運動軌跡であるサイクロイドは各種 MTE を考慮し

ないとき，図 2-7にしめすように自公転速度比 γcpの正負によってその概形がわかれ，γcp <0のとき内

サイクロイド（図 2-7(a)），0<γcpのとき外サイクロイド（図 2-7(b)）となる．γcp =∞のときは自転のみ

をおこなうため，その軌跡はサイクロイドではなく Opiを中心とした半径 Rpの円となり，γcp =0 のと

きは公転のみをおこなうため，その軌跡は O を中心とした円となる． 

 

(a) Hypocycloid (γcp <0)                       (b) Epicycloid (0< γcp) 

Fig.2-7 Traces of a teeth on planet gear 

一般に剛体の平面における運動は並進運動と回転運動の 2種類であることから，各瞬間における運

動は回転をともなわずに並進しているか，ICRのまわりに回転しているかのいずれかであり，図 2-890)

のような平面運動において剛体が回転をともなう運動している場合，各瞬間において速度ゼロの点が

必ず存在し，剛体の運動はその点を中心とした回転運動となる．その瞬間的（Δt→0）に速度ゼロとな

る点が ICR であり，図式解法によって時間幅 Δt→0 のときの図 2-8 の動いた剛体の任意の点 A-A1，

B-B1 を結んだ直線の垂直二等分線の交点として ICR を求めることができる．もちろん導かれた ICR

はその瞬間の ICRではなく，図 2-9 のように T=tと T=t+Δtの平均となる． 

＜図式解法＞ 

＜ICR の座標＞ 
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 (2-25) 
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＜セントロード半径方向変動の片振幅＞ 

   pscpICRICRICR RRyxr  
22

 (2-26) 

＜垂直二等分線＞ 
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 (2-27) 

  

Fig.2-8 Traces of a teeth on planet gear               Fig.2-9 Location of calculated ICR 

式(2-26)から導かれたすべての駆動状態（あらゆる自公転角速度比 γcp）およびMTE（Δθpおよび Δθc）

に対するセントロード半径方向変動の片振幅 ΔrICRを図 2-10 にしめす．図 2-10 より，μrad 単位であ

る MTE に比例して ICR が mm 単位で移動することがわかり，微小な MTE によってセントロード半

径方向変動が生じている．図 2-6 にもあるようにプラネットギヤが並進し ICR が無限遠にある γcp=-1

に近い駆動状態では，ΔrICRが非常に大きくなっている．幾何学的に求まる作用半径の関係から，式(2-

23)を微分してもわかるように，ΔrICR は Δθc に大きな感度を有する一方で，Δθp に対する感度は低い．

γcpが負（-∞≤ γcp <0）の領域では ΔrICRは Δθpに対して大きな正の傾きを有し，γcpが正（0≤ γcp <∞）の

領域では ΔrICRは Δθpに対してわずかな負の傾きを有している． 

以上の理論および計算から，逆問題として ICR の画像解析から遊星歯車機構における MTE を算出

できる可能性を示唆している． 
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Fig.2-10 Shift of centrode influenced by transmission error 

2.6 差動遊星歯車機構の力学 

差動遊星歯車機構では，従来の平行歯車対と同様にピッチ点上から作用線方向にかみあい力 Fbt が

作用し，接線方向かみあい力 Fwtと半径方向かみあい力 Frに分解できる（Fwt=Fbtcosα, α:圧力角）．こ

こで，プラネットギヤから各要素へ作用するかみあい接線力 Fwtのみに着目し，プラネットギヤから

リングギヤへ作用するかみあい接線力を Fpr，キャリアへ作用するかみあい接線力を Fpc，サンギヤへ

作用するかみあい接線力を Fpsとする．各かみあい接線力は表 2-2 の駆動状態に応じて図 2-11 のよう

な関係で作用し，後述するように ICRまわりでトルクがつりあうことが判明している 92)． 

 

Fig.2-11 Tangential meshing forces about planet gear 
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2.7 結   言 

本章では，差動機構としての遊星歯車機構を扱うにあたり遊星歯車機構の基本的な構造および本研

究で用いる座標系や記号の定義をおこない，一般的な駆動状態や着目するプラネットギヤの運動から

速度分布や瞬間中心を明らかにした．以下に得られた結言をしめす． 

1) 遊星歯車機構の駆動状態を定義するためには回転方向の正負を定義する必要があり，自転と

公転の比である自公転角速度比を定義することで駆動状態を一義的に定めることができる． 

2) 自転と公転の速度分布を重ねあわせることでプラネットギヤの瞬間中心を導くことができ，その

瞬間中心は自公転角速度比のみに支配される式となる． 

3) 自転軸および公転軸まわりで生じる μrad 単位の伝達誤差に起因して瞬間中心およびその軌跡が

mm単位で変動することが明らかとなった． 

4) 瞬間中心はわずかな誤差を「光てこ」のように拡大する手法として有用であり，逆問題として画

像解析から遊星歯車機構におけるかみあい伝達誤差を算出できる可能性を示唆している． 
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第 3章 差動遊星歯車機構の駆動試験機     

の設計と開発 

3.1 緒   論 

近年，D-PGT はトヨタのシリーズ・パラレル型のハイブリッドトランスミッション（以降 Hybrid 

Transmission, H/T）に代表されるように動力合成機構や動力分割機構としての新たな用途が着目され

ている 93)．すなわち，2軸の回転時にもう 1軸から入出力することで，残る 2軸間の変速比を無段階

に変速でき，またそれぞれの 2軸間の差動機構も具現化する機能である．しかしながら，遊星歯車機

構の実験的研究 58), 69)において差動機構を具現化する駆動試験を扱った報告はほとんどない． 

動力合成機構や動力分配機構として用いられている場合，H/T にみられるように，プラネットギヤ

を除くすべての要素に動力の入出力機構が動力伝達要素としてつながっており，それぞれが駆動軸ま

たは被動軸として差動かつ無段変速の関係となる．H/T では，サンギヤにMotor/Generator，キャリア

にエンジン，リングギヤに走行用モーターとファイナルギヤがつながっている．実走行時の例として，

H/Tでは横軸を時間として図 3-1にしめすように，リングギヤのモーター動力のみで走行（A部）し，

そこに次第にエンジンの動力を加えて両動力で走行（B 部，F部）することも可能である．また，C～

F部のように一定速度で走行しながらモーターとエンジンの動力比率を変更して低燃費走行すること

も可能である．さらに G 部のように減速時にはエンジンを止めてサンギヤの Motor/Generator の発電

による回生ブレーキを使用することで，これまでブレーキから熱として排出していた運動エネルギー

を電気エネルギーとして回収することが可能である．また，エンジンとは異なり，走行用モーターは

逆回転させることもできるため，H/T はバックギヤを必要とせず，トランスミッションの省スペース

化および軽量化にも貢献している． 

   

Fig.3-1 Example of driving conditions in hybrid transmission system 
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そこで本章では 94)，D-PGT の機能の評価用に制御・駆動させるための駆動試験機の設計開発をおこ

なう．3軸を制御するための設計や各要素間の慣性モーメントの比率に着目し，PLC を用いて再現性

の高い駆動が可能な試験機に関して考察をおこなう． 

3.2  差動遊星歯車機構の計測手法と試験機の構成 

3.2.1 遊星歯車機構の非接触式の軸トルク測定方法の検討 

前節で述べたような複雑な動作を成立させている遊星歯車機構について，その複雑な運動を解明し，

振動騒音を削減するためには，3 軸で入出力動作中の遊星歯車機構を適切に制御し，回転数や各軸に

かかるトルク，さらには（角）加速度を取得する必要がある．一般に，歯車の駆動中の挙動の解明の

ためには自転する歯車の回転方向に加速度センサーを取り付けてスリップリング等を介して振動加

速度を計測する手法 95)や，レーザドップラー振動計により歯車軸等の回転方向の速度変動を計測する

手法 96)などが用いられている．プラネットギヤの自転に対してはスリップリングを 2段介して回転方

向の振動加速度を計測した例 97)もある．また，回転軸のトルクを計測しようとした場合，軸にひずみ

センサー貼り付け，その出力をスリップリングのブラシなどにより接触式で外部に取り出す手法が大

半であった．しかしながら，ブラシ部の摩擦により出力に大きなノイズが生じ，さらにブラシ部の摩

耗による寿命管理や出力の経時劣化など計測のトレーサビリティの確保も難しく汎用的でなかった．

さらに多軸化でトルク計測も多チャンネル化する必要があるが，その場合のチャンネル間の経時劣化

の管理も難しいことが懸念される． 

そこで，本研究では各軸のトルク計測に，FA（Factory Automation）の高度なコンプライアンス制御

用に新たに開発された軸挿入型のひずみゲージ検出型の非接触式の高応答トルクメータ 98)（Torque 

meter 1: UTM3Nm（リングギヤ軸とサンギヤ軸）および Torque meter 2: UTMⅡ2Nm（キャリア軸），ユ

ニパルス製）を用いることとした（図 3-2）．センサー内の軸のねじれ角をひずみゲージで検出して，

非接触で回転軸のトルクを高応答で検出する原理である．本手法により，S/N 比が向上し，経時劣化

も原理上はなく，さらにはチャンネル間の出力の管理も容易となるものである． 

   

Fig.3-2 Wireless torque meters 
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3.2.2  3 軸の慣性モーメントの特徴と構成 

一般に，差動機構として無段変速をおこなうと等価慣性モーメントが変化することが知られている．

ゆえに，等価慣性モーメントの変化に応じて慣性力の影響を無視できるように D-PGT の動特性を再

現するためには，元来の慣性モーメントのバランスを崩さないことが重要である．サンギヤは慣性モ

ーメントが最も小さく軸径も細いため，中空サンギヤとしてリングギヤやキャリアを貫通させること

は構造的に適さないと考えられる．そこで，表 3-1にしめすように，中空キャリアまたは中空リング

ギヤとして，その中にサンギヤ軸を貫通させる手法が有力である．また，中空軸と同方向の同軸上に

サンギヤ軸が通るため，中空軸を平行軸へと移行する他ない．つまり，キャリアおよびリングギヤを

平行軸から制御することになるが，慣性モーメントの観点からも中空とした要素を平行軸に移す方が

良いと考えられる．したがって，本研究では異なる 2種類の中空キャリアまたは中空リングギヤを用

いる手法について考察を進める． 

Table 3-1 Configurations of PGTs 

Configuration of Planetary gear train 

Hollow carrier Hollow Ring gear 

  

Configuration of driving test stand 

Hollow carrier Hollow Ring gear 

 

 

次に，平行軸間の動力伝達方式であるが，ベルト方式や歯車方式などが考えられる．本研究では歯

車を扱っているため，平行軸間の動力伝達に歯車を用いると遊星歯車機構の動特性との切りわけが困

難となることが予想される．また詳細は後述するが，無段変速中に回転方向の反転やフローティング

運転の状態が予想され，歯車を採用するとバックラッシが大きく，それらの運動性能に影響すること
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が懸念される．そこで当該箇所にはベルト方式を用いることとした．ベルト方式にも様々な種類が存

在するが，慣性モーメントの増加を抑えるために要素径に近いプーリーを用いることを優先した．各

要素に作用するトルクとベルトの効率およびすべりを考慮して，中空キャリアには Vベルトを，中空

リングギヤにはタイミングベルトを採用することとした． 

3.2.3 試作に用いる主な駆動要素の仕様と制御方法 

本研究では前述のとおり中空キャリアまたは中空リングギヤを採用し，それら中空要素の平行軸間

の動力伝達機構にベルト方式を介して制御する．いずれの試験機もブラシレス DC モーター

BXS6200AM-A-2（Oriental モーター製）を FA 用プログラマブルコントローラ FX3G-40MT/ES（三菱

電機製）で回転制御し，ヒステリシスブレーキ AHB-3（Magtrol 製）で負荷している．プログラマブ

ルコントローラのラダープログラムを図 3-3 にしめす．補助リレーM を用いることで，2 台の DC モ

ーターをパソコンから多軸の同期制御している．リレーの応答時間は 0.2ms以下であり，デジタル演

算処理の遅れ（0.21μs/命令）を考慮しても 0.22ms以下の応答性でシステム制御を達成している． 

 

Fig.3-3 Ladder program for programmable controller 

計測には前述のトルクメータ（Torque meter 1 および Torque meter 2）により 3軸のトルクを計測し，

フォトマイクロセンサ EE-SX870-2M（オムロン製）で回転パルスを計測した．トルクメータの応答周

波数は D/A変換で制約されており，Torque meter 1が 200Hz，Torque meter 2が 1kHzとなっている（と

もに分解能 1/10000）一方，フォトマイクロセンサはアナログ回路なので応答周波数は極めて高い．

したがって，それらの制約を考慮して記録に用いた FFT の A/D 変換はサンプリング周波数 2kHzとし

た．いずれの試験機もリングギヤ軸およびキャリア軸に DC モーターを図 3-2 のように接続して回転

制御し，サンギヤ軸へと出力する入出力状態とした．すなわち FA 用の機器を用いることで，3 軸駆

動の遊星歯車機構の運動制御および動力の性能試験を遂行できる一般的なシステム構成となってい

る．本研究ではモーション特性の評価を目的にしており，駆動試験での連続駆動時間は長くても数分

Start/ Stop relay Direction selector (Positive/ Negative)

Drive mode selector 

for Motor 1

Drive mode selector 

for Motor 2

Maintenance relay
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程度である．本試験機の性能限界は DC モーターの性能に依存しており，DC モーターの許容トルク

は 0~2000min-1では 1.3Nm，2000~4000min-1では 0.48Nmとなっている．負荷トルクはヒステリシスブ

レーキにより 3Nm まで付加することが可能だが，遊星歯車機構の変速比に関わらず 2 台の DC モー

ターのうちいずれかに上記の許容値を越えると過負荷エラーとなり停止する． 

また，図 3-4にしめすようにキャリア上に無線式の加速度ピックアップ（ASH-A-500，共和電業製）

を対向して貼りつけ，加速度の和から円周方向加速度を，差から半径方向加速度を計測した．加速度

ピックアップの情報の無線通信には立山電子製の FMトランスミッターシステムを用いた．トランス

ミッター（モデル 36，周波数特性：5kHz，SN 比：40dB 以上）を図 3-5(a)に，レシーバー（モデル

560B，周波数特性：5kHz，SN 比：60dB以上）を図 3-5(b)にしめす． 

98.1MHzと 103.6MHzの通信周波数の異なるトランスミッターを用いることで，混線することなく

対向加速度ピックアップの情報をほとんどノイズが乗ることなく正確に伝達することができる．キャ

リア回転時には回転 1 次で平均し，キャリア固定時には 0.1sごとの平均をとった．加速度の RMS値

をとるとともに，FFT によって周波数 1次成分の加速度を検出し評価に用いた．また，円周方向およ

び半径方向に分解した加速度の合成加速度を求め，評価に用いることとした． 

     

Fig.3-4 Wireless counter accelerometers on carrier               Fig.3-5 FM transmitter system 
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3.3 解析・試作に基づく結果および考察 

3.3.1 ラグランジアンを用いた慣性モーメントの同定方法 

3 軸駆動の遊星歯車機構は駆動状態により系の等価慣性モーメントが複雑に変化する．公転運動を

含むため，3D-CAD図面からだけでそれらを解析するのは難しい．そこでラグランジアンに着目して，

それらを同定する手法を提案する．最初に図 3-6 のような一般的な平行歯車対を考える．Gear1 を駆

動歯車，Gear2を被動歯車とし回転方向，トルクともに反時計回り（CCW）を正と定義する．各ギヤ

の慣性モーメント，ピッチ円半径，トルク，角速度をそれぞれ I，r，T，θ’とし，変速比を nとする． 

 

Fig.3-6 Parallel gear train 

ラグランジアン L＝T－Uであるが，系の重心の移動はないので位置エネルギー項はゼロで， 
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となり，等価慣性モーメント Ieqとの関係が求まる．また，この単純なモデルの場合，慣性モーメント

比 β（=I2/I1）は幾何学的に求まり，変速比の 2 乗（n2）となる．ラグランジ方程式から運動方程式を

導出する． 
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T1が正のとき T2は負であることから，上記の力学のつりあい式は正しく，Gear1軸周りの等価慣性モ

ーメント Ieqも妥当と考えられる． 

そこで式(3-2)に基づき，遊星歯車対の等価慣性モーメントおよび各要素のトルクのつりあい式を導

出する．遊星歯車機構全体のラグランジアン Lを考えると，円周上に等配の np個のプラネットギヤの

場合は重心の移動はなく，系の位置エネルギーの和が 0となることから，以下のようになる． 
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 (3-3) 

式(3-3)より，平行歯車対のラグランジアン Lと同様に駆動系の等価慣性モーメントを求めることが

できる．すなわち 3 軸駆動の D-PGT ではプラネットが自転と公転を同時におこなっており，自転周

りの等価慣性モーメント，公転周りの等価慣性モーメント，そしてコリオリ力に相当する等価慣性モ

ーメントの 3 種の等価慣性モーメントが存在する．さらに式(3-3)より，自公転角速度比 γcp（=Np/Nc）

によってこれらの等価慣性モーメントは変化することもわかる．平行歯車対同様に幾何学的な関係か

ら慣性モーメント比 βを考えると，式(2-5)～(2-7)の未定係数法からプラネットギヤの自転成分（=Np）

を基準とすると表 3-2となる．平行歯車対の慣性モーメント比 βが単純に一義的に定まったのに対し，

遊星歯車機構では一義的に定まらない．これは，2 軸の回転数を定めないと回転数の関係が一義的に

定まらない無段変速機 99)の一種のためである．自公転角速度比 γcpが定まると慣性モーメント比 β（= 

f(γcp)）も求まり，図 3-7のように駆動状態に応じて理論的に求まる慣性モーメント比が変化すること

がわかる． 

Table 3-2  Inertia ratios among the component of PGT 

 Ring gear Carrier Sun gear Planet gear 

Gear ratio n 
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Fig.3-7 Varying inertia ratio 
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上記ラグランジアン Lから，自転周りおよび公転周りのラグランジ方程式を解いて，それぞれの運

動周りのトルクのつりあい式を求める． 
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公転周りのトルクのつりあいは従来の遊星歯車機構におけるトルクのつりあいとされてきたもの

と一致する．これまでの遊星歯車機構に関する理論では，この式(3-4)を基にプラネットギヤまわりの

トルクのつりあいも考察されてきたが，公転成分であるキャリア周りにのみ適応できる． 
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自転周りのトルクのつりあい式を考えることで，プラネットギヤにかかるトルクを考慮することが

できる．式(3-5)からわかるように，1 個のプラネットギヤが分担するトルクはプラネットギヤの個数

が増えることで分割されて減少するため，プラネットギヤの個数を増やすことで D-PGT のトルク負

荷容量を増やすことができる．その一方で，従来の理論ではプラネットギヤは内力を伝達し，自転軸

周りにトルクは発生しないとされてきたが，式(3-5)より自転軸まわりにもトルクが発生することがわ

かる．この発生するトルクは先行研究におけるリングギヤ側とサンギヤ側のかみあい接線力の差から

算出されるものとほぼ等しく，先行研究におけるかみあい接線力に差異が出ること 92)は実測した結果

と一致している． 

 したがって，平行歯車対における基本的なラグランジ方程式を基に遊星歯車機構についても考察を

おこなうと，プラネットギヤの自転成分と公転成分に支配される等価慣性モーメントがあることがわ

かり，プラネットギヤの複雑な運動を回転中心ごとの運動に分解して考えることが有効であるといえ

る．等価慣性モーメントは駆動状態に応じて変化するが，その比を考えるうえでもプラネットギヤの

運動に着目することで見通しの良い式となった． 
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3.3.2 慣性モーメントの同定とその結果および考察 

駆動試験機において（角）加速試験をおこなうことで，計測された回転数と各軸のトルクから慣性

モーメントの同定をおこなった．リングギヤ，キャリアおよびサンギヤのある 1軸を固定した 2軸駆

動状態で，一方から入力し他方へと出力する入出力状態で慣性モーメントの同定をおこなった．最大

入力回転数を 1000min-1とし，入力加速度を 100min-1/s（加速時間 10s）として停止状態から加速する

過渡状態の回転数およびトルクを 5回計測し，その平均値を結果として用いた． 

中空キャリア試験機，中空リングギヤ試験機における慣性モーメントの計測結果を表 3-3，3-4にし

めす．また，表 3-2にしめす慣性モーメント比との傾向比較のため，それぞれの 3D-CAD データから

算出した慣性モーメントも参考としてしめす．サンギヤとプラネットギヤは同一のものを用いており，

表 3-3，3-4より中空リングギヤおよび中空キャリアに関係なく実験値どうしがほぼ一致していること

が確認できる． 

実験値においてリングギヤを基準としたキャリアの慣性モーメント比 βrc（=Ic/Ir）をみると，中空キ

ャリアでは βrc≒2に対し，中空リングギヤでは βrc≒1である．図 3-7から，自公転角速度比 γcpにより

βrcが 1 以上または 1 未満と変化するが，その値は βrc≒1 であり，2<βrcとなることは理論的に考えて

も望ましくない．キャリアは半径が小さいものの，表 3-1からわかるように，プラネットギヤを機構

の内側と外側の両方から保持しているために慣性モーメントが大きい．さらに，中空キャリアとする

ことでその制御をオフセットした隣接する平行軸からしなくてはならない．結果として βrc≒2となっ

てしまい，このように機構の本質的なバランスを崩すような設計は避ける方が望ましいと考えられる．

実際の駆動試験における駆動状態の比較は次節で詳細におこなうが，慣性モーメント比 β は駆動状態

に大きく影響していると考えられる． 

したがって，遊星歯車機構を 3軸駆動状態で駆動させて制御するためには，幾何学的に考えて慣性

モーメントが最大のリングギヤを中空として，慣性モーメント最小のサンギヤを貫通させることで，

機構全体の慣性モーメントの比が良好となり，安定して駆動させることができると予想される． 

Table 3-3  Observed inertia on hollow carrier PGT 

 Ring gear Carrier Sun gear Planet gear 

Observed inertia [kgm2] 2.5×10-2 4.5×10-2 3.1×10-3 2.4×10-4 

Observed ratio [-] 104.2 187.5 12.9 1 

Calculated inertia [kgm2] 2.5×10-2 4.4×10-2 2.0×10-3 2.1×10-4 

Calculated ratio [-] 119 209.5 9.5 1 

Table 3-4  Observed inertia on hollow ring gear PGT 

 Ring gear Carrier Sun gear Planet gear 

Observed inertia [kgm2] 1.3×10-2 1.4×10-2 3.2×10-3 2.6×10-4 

Observed ratio [-] 50 53.8 12.3 1 

Calculated inertia [kgm2] 1.8×10-2 1.7×10-2 2.0×10-3 2.1×10-4 

Calculated ratio [-] 85.7 81 9.5 1 
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（注：歯数の設定によっては遊星歯車機構内でプラネットギヤが最小の慣性モーメントとなることも

あるが，2K-H 型で制御可能なリングギヤ，キャリア，サンギヤの 3軸中ではサンギヤの慣性モ

ーメントが最小となるということである．表 2-1や表 3-3，3-4からわかるように本研究で用い

ている遊星歯車機構ではプラネットギヤの慣性モーメントが一番小さく，慣性モーメント比の

基準でもあるが，一般にプラネットギヤは内部に隠れており，外部から入出力を制御すること

ができない．） 

3.4 駆動試験の結果と比較考察 

中空キャリアおよび中空リングギヤの 3 軸駆動試験機において，3 軸駆動試験をおこない駆動の安

定性の比較をおこなった．入出力条件はいずれもリングギヤ，キャリア入力，サンギヤ出力であり，

リングギヤおよびキャリアの回転数を DC モーターで制御し，サンギヤへはヒステリシスブレーキで

反トルクをかけている．比較のため，リングギヤ回転数を Nr = 600min-1，無負荷時の引きずりトルク

に加えてサンギヤ反トルクを Ts = 0.05 Nmとし，キャリアの回転数を変化させることで駆動状態を制

御した．停止状態から過渡を経て定常状態に入るまでの 10s間をオフライン収録し，比較をおこなっ

た．表 2-2にしめす一般駆動状態ごとに中空キャリア試験機（図 3-8上）と中空リングギヤ試験機（図

3-8 下）の回転数とトルク（ここで，リングギヤ軸のトルクを Tr，キャリア軸のトルクを Tc，サンギ

ヤ軸のトルクを Tsとする．）の推移を比較したものを図 3-8にしめす．以下で図 3-8のグラフの概形，

平均値，変動量などを上下の行で比較し，駆動の応答性・安定性に関してオーバーシュート量や変動

量の定量評価も踏まえて考察をおこなう． 

3.4.1 自公転角速度比 γcp（=Np/Nc）が負の場合 

まず，自公転角速度比 γcpが負のとき（プラネットギヤの自転と公転が逆転している駆動状態），図

3-8(a-1)において概形を比較すると，中空キャリア試験機は不安定な挙動をしめしており，定常状態に

入る前にモーターの過負荷エラーで停止した（ともに 6s 過ぎ）．これは図 3-8 (a-2)(1)（2~6s 当たり）

に見られるように高負荷トルクが一定時間以上持続したためと考えられる．従来の手計算・2 次元図

面を用いた中空キャリア試験機がエラーで停止したのに対し，構想段階から 3D-CAD を用いて設計を

おこなった中空リングギヤ試験機が安定的に駆動していることは 3D-CAD を用いて設計をおこなっ

た最大の改善点であるといえる．図 3-8 (a-1)(2)は多少のオーバーシュートは見られる（4s付近）もの

の設定回転数で安定して回転しているのに対し，図 3-8 (a-1-1)の加速終了時を見ると，回転数がオー

バーシュートして設定値に収束するまでに時間を要しており，その過程でトルクが大きく変動してお

り，キャリアに高トルクがかかっている．中空キャリア試験機では設定目標値に対して 25%ほどある

オーバーシュート量が中空リングギヤ試験機では 1%程度となっており，3D-CAD を用いて設計した

ことでおよそ 40dB 削減されている． 

また，設定目標値を超えた後にオーバーシュートして振動現象の収束に必要な時間もおよそ 2s か

ら 0.5s となっており，およそ 12dB 削減されている．次に，図 3-8 (a-2)において中空キャリア試験機

と中空リングギヤ試験機のトルクを比較すると，その平均値は近いものの，中空リングギヤ試験機に

比べ中空キャリア試験機の方がはるかにトルクの変動幅が大きい．定常状態におけるサンギヤのトル

ク Tsが，中空キャリア試験機（(a-2)(1)5～7s）ではおよそ 0.8Nm変動しているのに対し，中空リング
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ギヤ試験機（(a-2)(2)の 5s 以降）ではおよそ 0.1Nm の変動であり，3D-CAD を用いて設計したことで

変動幅がおよそ 18dB 削減されている．トルクは周波数解析をおこなうと表 3-5 にしめすようにかみ

あい周波数で発生しており，トルクの変動はかみあいによる変動であるといえる．表 3-5にある通り，

キャリアの慣性モーメントがリングギヤの 2倍近く（βrc≒2）なっており，わずかな回転数の変動（角

加速度）であっても大きなトルクがかかることが原因であると考えられる．さらに，図 3-8 (a-1)にお

いて回転数の変動を比較すると中空キャリアの C1 では，最も回転数の高いサンギヤの回転数が大き

く変動しているが，回転数が変化するということは駆動状態が変化することを意味しており，慣性モ

ーメントが小さいサンギヤであってもその回転の変動はキャリアに影響を及ぼしていると考えられ

る．中空キャリア試験機（図 3-8 (a-1)(1)5～7s）の定常状態でサンギヤの回転数はおよそ 100min-1変動

しているが，中空リングギヤ試験機（図 3-8 (a-1)(2)の 5s以降）の定常状態ではほぼ変動していないこ

とから，3D-CADを用いて設計したことで回転速度変動の P-P 値が 20～40dB 削減されたといえる． 

したがって，βrc≒2 となるキャリアのように幾何学的に求められる慣性モーメントの比から外れた

設計をおこなうと，その要素の回転変動が多要素に大きく影響を及ぼし，結果として系全体の駆動状

態にまで影響することがわかる．的確な制御をおこなうためには，幾何学的に求められる慣性モーメ

ント比に準じた設計をおこなう必要がある． 

Table 3-5  Result of frequency analysis on torque fluctuation (γcp <0) [Hz] 

 

fz 
Hollowed carrier Hollowed ring gear 

 Tr Ts Tc Tr Ts Tc 

C1 958 960 960 960 --- 960 --- 

C2 360 360 360 360 --- 360 --- 

3.4.2 自公転角速度比 γcp（=Np/Nc）が正の場合 

まず，自公転角速度比 γcp が正のとき（プラネットギヤの自転と公転が同方向に回転している駆動

状態），図 3-8 (b-1)において概形を比較すると，中空キャリア試験機と中空リングギヤ試験機を比較し

た結果，過渡状態で中空キャリア遊星歯車機構が剛体回転型から他の駆動状態へと変遷した一方，中

空リングギヤは各軸が独立した角加速度で加速し，駆動状態の変遷は見られなかった．ゆえに，過渡

状態からの回転数のオーバーシュートや収束時の大きな変動がなく，安定した定常状態へと入ってい

った．さらに，定常状態において中空キャリアの試験機に比べて中空リングギヤ試験機の方が振幅が

小さく（ともに 4s以降），非常に精度よく駆動していることがわかる．3.2.1節と同様に中空キャリア

試験機（図 3-8 (b-1)(1)5s以降）の定常状態でサンギヤの回転数はおよそ 100min-1変動しているが，中

空リングギヤ試験機（図 3-8 (b-1)(2)の 5s 以降）の定常状態ではほぼ変動していないことから，3D-

CADを用いて設計したことで回転速度変動の P-P 値が 20～40dB 削減されたといえる．また，定常状

態では中空リングギヤの方が中空キャリアに比べ，振幅が小さく駆動が安定している． 

次に，図 3-8 (b-2) おいて中空キャリア試験機と中空リングギヤ試験機のトルクを比較すると，その

平均値は近く，中空キャリア試験機のトルク変動幅が中空リング試験機に比べて大きいものの，両試

験機ともに比較的安定して回転していることがわかる．定常状態におけるサンギヤのトルク Tsが，中

空キャリア試験機（図 3-8 (b-2)(1)5s 以降）ではおよそ 0.3Nm 変動しているのに対し，中空リングギ

ヤ試験機（図 3-8 (b-2)(2)の 5s 以降）ではおよそ 0.1Nm の変動であり，3D-CAD を用いて設計したこ
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とで変動幅がおよそ 10dB 削減されている．トルクは周波数解析をおこなうと表 3-6 にしめすように

かみあい周波数で発生していることから，トルクの変動はかみあいによる変動であり，速度比 γcp が

正のときには 3.2.1 節にあるように慣性モーメントのバランスはあまり寄与していないといえる．表

3-4 からわかるように，中空リングギヤ試験機ではリングギヤとキャリアの慣性モーメントのバラン

スがよく（βrc≒1），全ての軸が相互に影響しながら安定して駆動している． 

Table 3-6  Result of frequency analysis on torque fluctuation (0< γcp) [Hz] 

 

fz 
Hollowed carrier Hollowed ring gear 

 Tr Ts Tc Tr Ts Tc 

C3 120 120 120 120 --- 120 --- 

C4 480 480 480 480 --- 480 --- 

したがって目安としては，幾何学的に求められる慣性モーメント比に準じて駆動評価装置の設計を

おこなうことで，系の駆動状態を保ったまま加速運動をおこない，オーバーシュートも少なく安定し

て駆動できることがわかる．すなわち図 3-1でもしめしたように，D-PGTの 3軸駆動による無段変速

および作動時には各軸の反転運動や過渡応答の特性の評価が不可欠であり，その視点からも駆動評価

の装置としては中空リングギヤの方が良好であることがわかった．慣性モーメント比に準じて 3D-

CAD を用いて設計したことでオーバーシュート量が最大で 40dB，過渡応答時に生じる振動現象の収

束時間がおよそ 12dB，定常状態におけるトルクの変動量が最大で 18dB，回転速度変動がおよそ 40dB

削減されることが確認できた． 
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(1) Hollow carrier PGT 

 

(2) Hollow ring gear PGT 

(a-1)  Rotation speed of C1 (γcp = -10.7) 
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(1) Hollow carrier PGT 

 

(2) Hollow ring gear PGT 

(a-2)  Torque of C1 (γcp = -10.7) 
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(1) Hollow carrier PGT 

 

(2) Hollow ring gear PGT 

(b-1)  Rotation speed of C4 (γcp = 16) 
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(1) Hollow carrier PGT 

 

(2) Hollow ring gear PGT 

(b-2)  Torque of C4 (γcp =16) 

Fig.3-8  Comparison of driving condition (Nr=600 min-1, 3pinions, Ts=0.05Nm) 

Top: Hollow carrier PGT, Bottom: Hollow ring gear PGT  
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3.5 結   言 

本章では，差動機構としての遊星歯車機構を評価するため，一般的な FA(Factory Automation)の要素

を用いてその汎用的な駆動試験機の開発を検討した．主に 3D-CAD の解析機能とラグランジアンを併

用して軸の構成を検討し，その結果に基づき 2種類の軸構成の試作を遂行して駆動実験の結果を比較

考察した．以下に得られた結言をしめす． 

1) FA 用の機器を用いることで，3軸駆動の遊星歯車機構の運動制御および動力の性能試験を遂行で

きる一般的なシステム構成が可能であることがわかった．また，遊星歯車機構はリングギヤ，キ

ャリアおよびサンギヤの 3軸を回転させる場合，それらの軸はリングギヤおよびキャリアを中空

として最も慣性モーメントの小さいサンギヤを貫通させる必要がある． 

2) ラグランジ方程式を基に遊星歯車機構を考察する手法を提案し，自公転角速度比 γcp（=Np/Nc）に

よってこれらの等価慣性モーメントは変化することがわかった．したがって，等価慣性モーメン

トは駆動状態に応じて変化するが，プラネットギヤの運動に着目することで見通しよくそれらを

評価できることもわかった． 

3) 中空キャリアと中空リングギヤの遊星歯車駆動試験機のプラネットギヤの公転運動を考慮して

いない幾何学的な慣性モーメントを比較すると，最大の慣性モーメントであるリングギヤの中を

最小の慣性モーメントのサンギヤを通す構造が慣性モーメントのバランスも良く，駆動状態も過

渡・定常ともに非常に安定していた．慣性モーメント比に準じて 3D-CADを用いて設計したこと

で，オーバーシュート量で定義した応答性が最大で 40dB，過渡応答時に生じる振動現象の収束

時間がおよそ 12dB，定常状態におけるトルクの変動量が最大で 18dB，回転速度変動がおよそ

40dB改善された．その場合，系の駆動状態を保ったまま加速運動などの過渡応答を入力しても，

オーバーシュートも少なく安定して駆動制御ができ，機構自体の評価に適している． 
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第 4章 差動遊星歯車機構のボンドグラフに基づく

ねじり連成振動解析 

4.1 緒   論 

本章では，第 3 章で設計した本研究で用いる D-PGT の周波数応答を明らかにするために，Bond 

Graph を用いた簡便で実用的なモデリングを提案する．従来の多自由度の複雑かつ厳密な連成運動の

連立方程式によって得られた結果，試験機上のハンマリング試験から得られた結果，Bond Graphによ

って得られた結果を比較し，Bond Graph によるモデリングに関して考察をおこなう． 

これまで遊星歯車機構の動特性を解明し，振動騒音を低減させるために多くの研究がなされ 69)，プ

ラネットギヤのジャイロ効果が固有振動数や振動モードに与える影響 68)や設計パラメータが遊星歯

車機構の固有振動数に与える影響 66)，FEM を用いたシミュレーションで動特性を考察したもの 56)な

どがある．しかし，それらは FEM や多自由度で複雑なマルチボディーダイナミクスを用いたシミュ

レーションが主流であり，設計者が容易に利用できる見通しの良い手法ではなかった． 

一方で，非線形や各種の減衰項を含む振動現象はそのエネルギーの流れに着目すると見通し良く解

析できることが知られており，エネルギーの流れに着目して動的問題をモデル化する手法としてBond 

Graph がある．そのモデル化手法を用いることで，連成の運動方程式では考慮することが難しかった

非線形要素となる時間変化するかみあい剛性や，かみあい減衰をシミュレーションに容易に組み込む

ことが可能となる．Bond Graph を用いて遊星歯車機構の連成振動を解いた試み 100)があるが，その報

告はモデル化から固有振動数の計算過程をしめしたに過ぎず，実際の系との比較をおこなっていない

ためその有用性は不明である． 

そこで本章 101)では，現場の設計者でも容易に遊星歯車機構の多自由度で連成する複雑なねじり振

動を解析可能とする Bond graph を用いたモデル化の手法を検討し，より簡便で実用的なモデリングを

おこなうことを目的とする．Yutao らによるモデル化手法および計算過程を参考に，時間変動のある

かみあい剛性や減衰比を考慮に入れたより複雑なモデルを解き，実際の系との比較をおこなうことで

提案手法の有効性を検討する． 

4.2 遊星歯車機構のモデリング 

本節では，従来の多自由度の複雑で厳密な連成運動の連立方程式に用いられるモデリングと Bond 

Graphによるモデリングを述べ，動特性評価に際しモデリングの差異について述べる． 

4.2.1 従来のモデルと運動方程式 

2K-H の遊星歯車機構の振動特性に関する解析は図 4-1にしめすような剛体・バネ・ダンバ系モデル

を用いておこなわれている 65)．遊星歯車機構の各要素は 2 並進，1回転の 3自由度を要し，機構全体

では 9+3np自由度を要するため，多自由度の連成運動の連立方程式とされている．ここで，剛性係数
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を k，減衰係数を c としている．各要素における各軸方向の剛性および減衰の左の添え字が要素を，

右の添え字が軸方向をしめしている．また，各かみあいにおいてかみあい剛性およびかみあい減衰係

数の一番左の添え字がプラネットギヤとかみあい歯車（リングギヤ r およびサンギヤ s）を，最後の

添え字が i番目（i = 1~np）のプラネットギヤであることをしめしている．1番目のプラネットギヤと

i番目のプラネットギヤの間の角を ψiとする． 

 

Fig.4-1 Torsional rotational model of planetary gear train with lumped parameter 

サンギヤに関してラグラジアン Lより運動方程式を立てると，以下のようになる．ここで，msはサ

ンギヤの質量，Is はサンギヤの慣性モーメント，rs はサンギヤのピッチ円半径，αs はサンギヤの圧力

角，Ωcはキャリアの回転角速度，δsiはサンギヤと i番目のプラネットギヤ間のかみあい変位，Tsはサ

ンギヤに負荷されるトルク，esiはサンギヤと i番目のプラネットギヤ間の誤差変位である． 

＜X軸方向＞ 

  0sin2
1

2    ssx

n

i sisisiscscss xkkxyxm
p

  (4-1) 

＜Y軸方向＞ 

  0cos2
1

2    ssx

n

i sisisiscscss ykkyxym
p

  (4-2) 
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＜回転方向＞ 

  ssssu

n

i sisisss rTukkurI
p

 1

2   (4-3) 

δsiおよび ψsiは以下に定義するとおりである． 

 teuuXYyx siisspispisississi   cossincossin  (4-4) 

sisi  
 (4-5) 

他の要素についても同様に運動方程式を立式し，行列表記すると以下の式となる．ここで，M，G，

Kはそれぞれ質量行列，ジャイロ行列，剛性行列である．Kbは支持剛性行列，Km(t)はかみあい剛性行

列，KΩ求心剛性行列である．c はプラネットギヤに働く遠心力であり，T はトルク，F は伝達誤差や

歯形誤差によって生じる力である． 

      tFtTcqKtKKqGqM cmbc  

2
 (4-6) 

 
ppp npnpnppsssrrrccc uYXuYXuyxuyxuyxq ,,,,,,,,,,,,, 111   (4-7) 

本研究で扱っている 3 プラネットの遊星歯車機構の場合，18×18 の行列から 36 個の固有振動数が

求まるが，それらは主に 3 種類の固有振動モードシェイプより回転モード，並進モード，プラネット

モードに大別される． 

4.2.2 Bond Graph によるモデル化 

Bond graph は 1959年，MIT の Paynter教授によって考案されたものであり，物理の相似性から技術

分野に関わらず動的システムのグラフ表示ができ，エネルギーフローの観点ですべての物理システム

を統一して扱うことができる．グラフ表示によりシステム全体が視覚化され，各種の現場の技術者で

も容易に見通しの良いモデル化が可能となるため，既に多く分野の動的システムの解析でその有効性

がしめされている．Tanguyらが動的システムの設計における Bond graphの有用性をしめし 102)，Hrovat

らが自動車用トルクコンバーターの設計 103)に，Sueur らが MIMO（multiple-input and multiple-output）

線形システムの解析 104)に Bond graph を用いている．Bond graphでは要素どうし（慣性，インダクタ

ンス etc.）がボンドを介してつながっており，要素とボンドの接点であるポートに特性を持つ． 

 ボンドはエネルギーを伝搬しており，そのエネルギーの流れ（パワー，仕事率）はエフォート eと

フローfの積となっている（各分野におけるエフォート eおよびフローfの対応関係は表 4-1参照のこ

と）．単ポート素子には R 素子，C 素子，I 素子の 3 種類があり，力学系ではそれぞれ減衰項，剛性

項，慣性項に対応している．各素子の特性式は下記にしめすとおりである．R素子は不可逆的でエネ

ルギー保存しない一方，C 素子と I素子は可逆的でエネルギー保存をおこなう. 
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＜R素子：減衰項＞ 

Rfe   (4-8) 

＜C素子：剛性項＞ 

efdtc   (4-9) 

＜I素子：慣性項＞ 

 edt
I

f
1

 (4-10) 

さらに 2 ポート素子には TF 素子があり，これは歯車に相当する．流れてきたエネルギーのエフォ

ート eとフローfの比率を変換して伝えるものであり，その変換比を nとすると特性式は以下となる． 

nee

nff

12

21




 (4-11) 

Table 4-1  Similarity of physics 

 
Electric engineering Mechanical engineering 

Electric Magnetic Rectilinear motion Rotary motion 

Effort e 
Voltage Field Force Torque 

u[V] V [AT] F [N] M [Nm] 

Flow f 
Current Flux density Velocity Angular velocity 

i [A] Φ’ [Wb/s] x’ [m/s] ω[rad/s] 

Momentam p 
Momentam 

 
Momentam 

Angular 

momentam 

Pel [Vs] p [Ns] L [Nms] 

Displacement q 
Charge Flux Displacement Angle 

q [C] Φ [Wb] x [m] θ [rad] 

また，並列接点（0接点）と直列接点（1接点）があり，図 4-2のようなつながりをしめしている．

電気回路との物理的相似性（表 4-1）を用いているため，力学系では直列と並列の名称が逆になって

いる．図 4-2中の SE および SFはそれぞれエフォート源，フロー源であり，系にエフォート eおよび

フローf を供給している．要素間をつないでいる矢印の方向がエネルギーの流れの伝達方向であり，

要素間の因果関係からストローク（エフォート eの流れる向き）が決定される．エフォート eとフロ

ーf の流れる向きは逆であり，通常サブモデルではストロークを付与しない．また，ストロークを付

与する際，特性式（式(4-8)～(4-10)）を考慮して積分型でモデリングすることが推奨されている 105)． 
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Fig. 4-2 (a) Triple port; 0junction                  Fig. 4-2 (b) Triple port; 1junction 

歯車とかみあいのサブモデルを図 4-3(a)に，リングギヤプラネットギヤのかみあい（サンギヤプラ

ネットギヤかみあいも同じ）のサブモデルおよびキャリア-プラネットギヤのサブモデルを図 4-3(b)に

しめす．詳細なモデリングの過程は参考文献 105)に譲るが，図 4-1 にしめす遊星歯車機構全体の Bond 

Graph によるモデルは図 4-4 となる．Bond Graph における遊星歯車機構の各要素の配置は図 4-4 にし

めすとおりである．図 4-4では，キャリアおよびリングギヤに対して Motorから回転入力をおこない，

プラネットギヤおよびキャリアを通してサンギヤに出力される流れとなっている．各かみあい点では

TF 素子によって歯車による速度変換がなされ，キャリアにはリングギヤからプラネットギヤへ伝達

されるエネルギーとプラネットギヤからサンギヤへ伝達されるエネルギーが作用している．Kspi, Krpi

はそれぞれ i 番目のプラネットギヤの歯とサンギヤの歯およびリングギヤの歯の間のかみあい剛性で

あり，Wave Generator Wspおよび Wrpによって時間変化している．Yutaoらの Bond Graphモデルではか

みあい剛性の平均値を用いて平均化したうえで定常回転を取り扱っているため Se 素子（エフォート

一定）で入力している．しかし，本研究ではかみあい周期の中でかみあい剛性が変化するモデルを扱

い，より一般的な遊星歯車機構の状態をモデル化しているため，Motor として Sf 素子（フロー一定）

入力としている．本論文では同じ慣性項を用いているため，剛性項の取り扱いが固有振動数の周波数

成分に影響すると考えられ，このかみあい剛性の非線形性を Bond Graph を用いてモデル化し，解析

精度が向上すれば Bond Graph の有用性につながると考えられる． 

 

(a)-1 Gear  (a)-2 Meshing (b)-1 Carrier-Planet sub model  (b)-2 Ring-Planet (Sun-Planet) sub model 

Fig. 4-3  Component sub models of PGT 
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Fig. 4-4 Torsional Bond graph model of PGT considering the meshing damping and varying meshing stiffness 
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図 4-1 にしめした従来の力学モデルではエネルギーの流れがわからないばかりか，9+3np もの自由

度を有しており動特性を求めるためには非常に複雑な連成の運動方程式を解く必要がある．一方で，

図 4-4 にしめす Bond Graph のモデルでは機構中の動力伝達に着目してエネルギーの流れに従って要

素間をつなぐだけであり，非常に容易にモデル化することが可能である．Bond Graphモデルでは従来

のモデルのように自由度を意識する必要がないため，モデルにおける連成を考慮する必要もなく，高

度な解析者でなく現場の設計者にとっても非常にわかりやすいモデルとなっている．例えば，各要素

の剛性は従来のモデルでは kx, ky, kuの 3自由度を有しているが，Bond Graphでは C 素子の kのみで表

現されている．これは従来のモデルでは 2 並進，1 回転の自由度を有する方向へ成分分解する必要が

あるのに対し，Bond Graphではエネルギーの流れそのものを扱っているために自由度を意識して分解

する必要がないためである． 

Bond Graphは，時間変化するかみあい剛性のような非線形項や複雑な減衰のパラメータを有する系

をモデル化し，その動特性を見るのに適している．要素間のエネルギーの流れに着目することで，ど

んなシステムも Bond Graphでグラフ化することができ，20-Sim（Controllab製）といったソフトで現

場の設計者が簡単にシミュレーションすることができる．ただし Bond Graph では要素間のエネルギ

ーの流れに着目していることから，歯車のトルクと回転の方向の関係性を定義する必要性がある．ま

た，遊星歯車機構に Bond Graph のモデルを適用する場合，トルクの方向が決まらないという問題点

106)が懸念された例もあるが，前述のとおり Bond Graph で扱っているエネルギーの流れ（パワー，仕

事率）はエフォート e（トルク M）とフローf（角速度 ω）の積であり，そのエネルギーがボンドを通

ってある要素から次の要素へと流れている．対象の系におけるエネルギーの流れは同じであっても系

を見る方向によってエネルギーの流れが逆となることは必然である．Bond Graphでは，系を見る方向

が一義的に定まらないため指摘の通りトルクの方向が定まらないことは十分に考えられる．エネルギ

ーの流れが正のとき入力，負のとき出力であることから，フローf（角速度 ω）の基準を定義すること

でエフォート e（トルクM）の方向も一義的に定めることが可能となる． 

4.2.3 かみあい剛性のモデルリング 

平歯車の 1枚かみあいと 2枚かみあいの変化によって，かみあい枚数が図 4-5のようにかみあい周

期 Tm で時間変化する．さらにかみあい剛性は歯面のヘルツ接触による面圧（伝達トルク）にも依存

している 107)が，本モデルではかみあい率 εのみに依存するとした．1枚かみあいと 2枚かみあいの時

間は図 4-5 にしめした通りかみあい率によって異なる．かみあい率 εは内歯かみあいと外歯かみあい

で異なる．リングギヤが内歯車，サンギヤが外歯車であることから，かみあい率 εはそれぞれ以下の

ように求まる 108)．ここで，添え字が aのものは歯車 1および 2の刃先円半径，bのものは基礎円半径

である． 
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変化するかみあい剛性をシミュレーションに反映するため図 4-4 に wave generator （Wrp，Wsp）を

導入し，現在時刻を tとして，その瞬間のかみあい周波数 fz（＝ZpNp/60）から以下のように矩形波関

数で出力している． 

 









tTiftimeK

tTiftimeK
tK

m

m

m
mod

mod

2

1

 (4-14) 

かみあい剛性 K1 と K2 の値はデジタルフォースゲージを用いたフォースゲージテストから求めた．

本研究では内歯かみあいと外歯かみあいの 1歯あたりのかみあい剛性は等しいとしているが，実際に

は前者と後者では内歯と外歯の差が存在してかみあい率 εが異なるために図 4-5 にしめすように遊星

歯車機構における合成かみあい剛性はかみあい周期 Tmの中で 3 度変動する非線形性を有する．Bond 

Graphのモデルでは式(4-14)のとおり時間変化するかみあい剛性を扱っており，図 4-5にある通りの非

線形性を反映している．剛性が周波数成分に効くことからこのモデリングによる解析精度の向上が期

待される．その一方で，従来の力学モデルで運動方程式を用いて固有振動数を求める際は，次の式(4-

15)のように交流平均値でかみあい剛性を一定値として計算をおこなった． 

 
mT

m

m

m dttK
T

K
0

1

 (4-15) 

 

Fig.4-5 Meshing conditions in a meshing period 
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4.3 試験機上でのパラメータの同定とモード特性 

D-PGT に対して図 4-6にしめすフォースゲージテストおよび図 4-7にしめすハンマリング試験をお

こなった．フォースゲージテストではリングギヤ-プラネットギヤ間，サンギヤ-プラネットギヤ間の

かみあい剛性を同定した．また，ハンマリング試験ではかみあい点でのかみあい減衰比の同定および

固有振動数と振動モードの計測をおこなった．フォースゲージテストは計測機器の関係から図 4-6に

しめすように外歯かみあいのみでしかおこなうことができなかった． 

   

(a) Photograph of Force gauge test            (b) Illustration of configuration 

Fig.4-6 Force gauge test 

      

(a) Ring gear and carrier                           (b) Sun gear and planet gear 

Fig. 4-7 Hammering test and arrangement of four accelerometer 

  

Dial Indicator
Force gauge

Planet Sun

Dial indicator
Force gauge

Planet gear Sun gear

Dial indicator

Force gauge

Planet 

gear

Sun 

gear

Ch2

Ch3

Ring

CarrierCarrier

Ch4Sun

Ch5

Planet



第 4章 

 

46 
 

4.4 実験結果および考察 

4.4.1 かみあい剛性 

プラネットギアサンギア間でおこなったフォースゲージテストの結果の一例を図 4-8 にしめす．か

みあい周期によってかみあい剛性も変化していることが図 4-8より明らかに見てとれる． 

 一般に平歯車では，1 枚かみあいから 2 枚かみあいへとかみあいが進行するが，このヒステリシス

サイクルにおいてもかみあいが 1枚かみあい（①部）から 2枚かみあい（②部）へと進行しているこ

とが見てとれる．より多くの歯がかみあっている 2枚かみあいの領域（②部）では 1枚かみあいの領

域（①部）よりも剛性が高い．また，③部はバックラッシによってかみあいが発生しない領域であり，

かみあい剛性は 0となっている．バックラッシは先行研究 109)より 0.212 mmであると計算される．ま

た，図 4-8のヒステリシスサイクルの二つの傾きより 1枚かみあいおよび 2枚かみあいのかみあい剛

性が算出され，10回の中央値からそれぞれ 7.0×105，1.25×106 Nm-1と計算された．平均のかみあい剛

性はかみあい率に依存ており，以下の式 110)より導いたかみあい剛性と比較をおこなう．ここで，Eは

ヤング率，wは歯幅，cT=7.94×10-5，cc=3.2×10-5，mはモジュール，zは歯数，τは駆動試験で負荷し

たトルクである． 

     11105.0285.112.22


 zmczmcEwK cT  (4-16) 

式(4-16)より，1枚かみあいの時のかみあい剛性は 1.09×106 Nm-1となり，実験より得られた 1枚か

みあいと 2枚かみあいのかみあい剛性の値の間の値となり，このことから実験値は妥当なものである

と考えられる．したがって，Bond Graphのシミュレーションにフォースゲージテストにより得られた

値を用いることとした． 

 

Fig.4-8 Meshing force hysteresis (Sun gear –Planet gear) 
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4.4.2 かみあい減衰 

ノイズや固定の差異を除くためにハンマリング試験を複数回おこないその波形から減衰比を算出

した．減衰比は下記の式のように減衰係数と固有振動数から求まる． 

Mkc 2
 (4-17) 

ハンマリング試験から得られた波形には明確な減衰波形が表れ，図 4-9のように包絡線を引くこと

ができた．包絡線より 3プラネットの遊星歯車機構で実験より計測された減衰比は先行研究 57)の平歯

車の減衰係数とよく一致した ζ=0.12と ζ=0.15とその他に ζ=0，ζ=0.01，ζ=0.07が計測された． 

次に，リングギヤプラネットギヤかみあい，サンギヤプラネットギヤかみあいの減衰比を調べるた

めに単一プラネットギヤでハンマリング試験をおこなった．上記と同様に減衰比を求めるとリングギ

ヤおよびサンギヤとプラネットギヤの減衰比は ζ=0.12となった．ハンマリング試験より得られた値は

単一ものであったため，1枚および 2枚かみあいそれぞれの減衰比を同定することはできなかった． 

 

Fig.4-9 Superior envelope on timeline 

4.4.3 固有振動数と振動モード 

前節までで同定したかみあい剛性とかみあい減衰比を用いた Bond Graph によって求められる固有

振動数と振動モードと従来の多自由度の複雑かつ厳密な連成運動の連立方程式によって求められる

固有振動数と振動モード，ハンマリング試験によって求められた試験機の固有振動数と振動モードの

比較をおこなう．そもそも Bond Graph はブロック線図や状態方程式と深い連関があり，シミュレー

ションソフト（20-Sim，Controllab 製）に依存しているものの，固有振動数や振動モードを求めること

ができる．本研究の Bond Graphを解いた 20-Simでは固有値問題として固有振動数を解くことが可能

である．特に減衰に関して，通常代入すべき減衰係数ではなく減衰比を入力し，計測された減衰比と

剛性，それぞれのかみあいでの等価質量から逆算している． 

遊星歯車機構の振動モードには，各要素が相対的に回転運動をおこなう「回転モード」，プラネット

ギヤのみが回転運動をおこなう「プラネットモード」，機構全体が並進運動をおこなう「並進モード」
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が存在する 66)．本報ではリングギヤを基準として固定しているため，リングギヤに対する他要素の動

きをしめした．質量および剛性の近い回転モードとプラネットモードは近い固有振動数となることが

多い．並進モードでは機構全体が並進するモードであり，他のモードに比べて大きな機構全体の質量

が作用する一方で，回転方向の低い支持剛性を持つ回転モードに対して並進モードでは並進方向の剛

性が非常に高いため，並進モードは高周波数の固有モードとなる． 

ハンマリング試験によって得られたコヒーレンスを考慮して，コヒーレンスが 0.95 以上であった

1kHz以下に着目し，なかでも 3次モードまでを比較の対象とすることとした．運動方程式，Bond Graph，

ハンマリング試験から得られた振動モードをまとめたものを図 4-10 にしめす．ハンマリング試験よ

り固有振動数は 135, 206, 274Hz が計測され，1～3次モードのいずれのモードも回転モードとなった．

また，運動方程式は式(4-6)より，減衰項およびジャイロ項を省いて制御系解析ソフト MATLAB を用

いて固有振動数および振動モードを求めた．この過程においてかみあい剛性の平均値を用いているこ

と，減衰項を省略していることからこの運動方程式は先行研究である Yutao らの Bond Graph モデル

と等価であるといえる．結果，1次モードが 130Hz（回転モード），2，3次モードが重解の 297Hz（プ

ラネットモード）となった．図 4-4にしめす Bond Graphに各試験によって同定したかみあい剛性とか

みあい減衰比を代入し，固有振動数を求めたところ 144, 207, 282Hzとなり，いずれも回転モードとな

った．本研究で扱っている非線形性を含んだ Bond Graphモデルは 20-Simによって線形化し，状態方

程式に等価変換したうえで固有振動数を求めている． 

図 4-10 より，多自由度の連成運動の連立方程式で線形モデル化した後に解析ソフトで計算した結

果に比べ，Bond Graphを用いて求めた方が固有振動数，振動モードともに全ての固有モードにおいて

実験によって同定された結果に非常に近くなっている．従来の運動方程式を解いたものでは 1次モー

ドは実験結果と近いものの，2，3次モードでは固有振動数だけでなく振動モードも異なっている． 

いずれの計算においても質量項は同じだが，特に 2次モードが異なった理由として剛性項の差異が

考えられる．一般に慣性項と剛性項が周波数成分に効き，減衰項が位相に効く．本研究では同じ慣性

項を用いているため，剛性項の扱いが固有振動数に大きく作用していると考えられる．従来の運動方

程式ではかみあい剛性を一定値として扱ったが，Bond Graph ではかみあい剛性を時間の関数として非

線形性を考慮に入れた．かみあい剛性が一定値の場合，プラネットギヤに作用するかみあい剛性は 1

通りで，複数あるプラネットギヤが対称配置（プラネットギヤの回転中心がサンギヤおよびリングギ

ヤの中心角に等配）され重解のモードとなる．一方で，非線形として考えた場合，プラネットギヤに

作用するかみあい剛性はリングギヤ側とサンギヤ側で内歯と外歯でかみあい率が異なることから1枚

かみあいと 2枚かみあいのタイミングがずれる（位相が異なる）ことに起因する固有モードの差も解

析できる．前述のとおり回転モードとプラネットモードの固有振動数は近いが，Bond graphによって

かみあい剛性の非線形性を考慮したことで明らかに解析精度が向上し，さらにモードの見落としも減

少したことがわかる．さらに，減衰項が作用している位相に着目すると，減衰を無視した運動方程式

の解（Yutaoらのモデルの解でもある）よりもかみあい減衰項を考慮に入れた Bond graphのモデルの

方が実験から得られた結果に近く，位相の面からも解析精度が向上したといえる． 

以上より複雑で多自由度な遊星歯車機構の連成ねじり振動の解析において，提案する Bond graphを

用いたモデル化の手法は有効であり，現場の技術者でも容易に見通しよく非線形要素も考慮した解析

が可能であるだけでなく，高次回転モードなどでの解析精度向上とモードの見落としも防止する効果

が期待できることも判明した． 
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Fig.4-10 Natural frequencies and mode shapes 
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4.5 結   言 

本章では，D-PGT の周波数応答を明らかにするために，エネルギーの流れに着目してモデル化する

Bond Graphを用いた簡便で正確なモデリングを提案し，その振動解析を試みた．以下に得られた結言

をしめす． 

1) Bond Graphによるモデル化によりプラネットギヤ，リングギヤ，サンギヤの多自由度の連成の

関係の視覚化でき，現場の設計技術者が動力システムの全体を理解するための有効な手段の一つ

となることがわかった． 

2) 多自由度の複雑かつ厳密な連成運動の連立方程式では考慮が難しかった，非線形要素である内歯

かみあいと外歯かみあいにおけるかみあい剛性の時間変化，さらにそれらのかみあい減衰比を容

易にモデルに組み込み，正確なシミュレーションをおこなう手法を構築できた． 

3) Bond Graphのモデルによる結果は，実測による固有振動数，振動モードともに非常によく一致し

ており，従来の多自由度の複雑かつ厳密な連成運動の連立方程式では十分な精度で解析ができな

かった高次回転モードなどに対しても高い精度で見落とすことなく解析が可能であることがわ

かった．したがって，遊星歯車機構の周波数応答を正確にシミュレーションするためにはプラネ

ットギヤまわりのかみあい剛性を正確にモデリングする必要があるといえる． 
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第 5章 差動遊星歯車機構のハイスピードカメラを 

用いたモニタリングによる過渡応答性の解明 

5.1 緒   論 

第 4章では，Bond Graphを用いてより簡便で正確な周波数応答性に関するモデリングをおこなった

結果，非線形性を有するプラネットギヤまわりのかみあい剛性のモデリングが重要であることがわか

った．近年，D-PGTの応用および用途の拡大にともない，増減速が連続的に生じる過渡現象も含めた

プラネットギヤの実際の運動の解明に対するニーズが増大している．今後，差動機構としてのニーズ

がさらに拡大するロボットやパワーアシスト機構などにおいて求められる過渡応答性 111)においても，

プラネットギヤまわりのかみあい剛性による弾性変形や加工誤差・組立誤差などによって生じるかみ

あい伝達誤差（Meshing transmission error: MTE）87), 88)が問題となることが予想される．さらに，D-PGT

におけるかみあいは係数励起型の非線形微分方程式で表され，それらの見かけの起振力がリングギヤ

とサンギヤで位相も含めて異なり，解析だけではその運動の解明が難しく，特に起動時には不感帯と

なるバックラッシの影響も加わるためさらにモデルが複雑になる． 

そこで本章では 112)-114)，ハイスピードカメラを用いてD-PGTの内部を直接観察できる新機構（U/2K-

HV 型）を開発し，プラネットギヤの実運動の観察をおこなう．第 2 章で導いた瞬間中心を連続画像

から手書きの図式解法で確認した後，ハイスピードモニタリングの高精度化によりプラネットギヤの

歯を自動追尾し，起動時の過渡応答性を考察する． 

5.2 内部観察のための新機構および試験機 

5.2.1 U/2K-HV型遊星歯車機構 

遊星歯車機構の内部にあるプラネットギヤの実運動を捉えるにあたり，2K-H 型ではキャリアが同

軸上にあるためにたとえ透明なキャリアを用いてもプラネットギヤを明確にとらえることができな

い．そこで，図 5-1にしめすように自在継手を用いてプラネットギヤの自転軸および公転軸を同軸に

とった 2K-HV 型を用いた．本機構ではプラネットギヤの公転軸（H軸）と自転軸（V 軸）が同軸にあ

り，その回転が一義的に公転と自転に分配されることからその軸をHV軸と称して基本軸の一つとし，

自在継手（Universal joint）を用いて接続していることから U/2K-HV 型と称することとする． 

U/2K-HV型は 1967年に佐藤によって考案された機構 115)で，考案された当時，等速自在継手（Constant 

velocity joint）は存在していたものの完全には等速で回転を伝達する事が出来た自在継手は存在しな

かった 116)．この機構は自在継手を 2 個用いて成り立つ機構であるため，入力側の回転を出力側に正

確に伝えるためには非常に高い精度の等速性が必要である．したがって，考案された当時は U/2K-HV

型が機構として成立せず，この機構に関する実験的研究はこれまでなされてこなかった．その後，完

全な等速自在継手 117)，不等速のフックジョイントを 2 個用いたダブルフックジョイント 118), 119)が考

案されて自在継手の等速性が向上し，U/2K-HV型の実験的研究が可能となった． 
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 本章では，U/2K-HV 型のキャリアを透明なアクリル樹脂で作成し，内部観察が可能なものとした．

また，式(2-8)にある通り自公転角速度比 γcpをそろえることで，U/2K-HV 型を用いて 2K-H 型と同じ

駆動状態を再現することが可能である．図 2-4の等高線図を比較しながら，駆動状態の変遷をたどる

と入出力軸の回転数の変遷もあわせて容易にたどることができる． 

 

(a) CAD figure 

 

(b) Photo of U/2K-HV used in high speed monitoring 

Fig.5-1 U/2K-HV planetary gear train  
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5.2.2 ハイスピードモニタリング用試験機 

第 3 章で設計開発した試験機に U/2K-HV 型を組みつけ，図 5-2 にしめすように鏡を介してハイス

ピードカメラ（VW-9000，キーエンス製）120)を用いて D-PGT 内部のプラネットギヤの実運動を観察

した．この時，鏡は D-PGT の中心軸と 45°の角度をなすように設置し，機構の軸と光軸ができる限

りずれないようにした． 

 

(a) Configuration of experimental setup for high speed monitoring 

 

(b) Setup with scattered surface aluminum cover 

Fig.5-2 Experimental setup for high speed monitoring 
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高精細な画像を取得するにあたり，十分量の光量が必要となる．一般に，調光に用いられる拡散板

は光を屈折させ輝度ムラを緩和させる特性，偏光板は特定方向に偏光または偏波した光だけを通過さ

せる特性を有する．しかしながら，D-PGT が小型かつ複雑な凹凸を有するため，光源の光量を上げる

と機構から漏れる光が増すとともに，影およびグレア（白飛び）が強くなるトレードオフが生じる．

そこで本報では，その問題を払拭するために，自然光に近いスペクトルを有する人工太陽照明灯 121)

（XC-100AF，SERIC 社製）を光源として，アルミ箔の表面反射よる乱反射光を用いて漏れた光を回

収，多方向から照射することで影とグレアを抑制しつつ光量を増加させた．市販のアルミ箔の粗さ（以

降，粒子径とする）を変更することで小素面の法線のバラつきが増大し，図 5-3すなわち式(5-1)の反

射特性関数 ρ [1/Sr] 122)のように散乱する．ここで，(θi, ϕi), (θo, ϕo), (θf, ϕf)は入射光，反射光および小素

面の法線方向，ψf は小素面と入射光のなす角度であり，K(θi)は係数，m(θi, θo)は遮蔽係数，R(ψf)はフ

レネル法則にしたがう小素面の反射率である．また，式(5-2)の pf (θf, ϕf)は小素面の分布関数であり，

微小な平均面 dS において微小立体角 dΩf (θf, ϕf)内に法線 Nfを持つ微小な小素面 d2Sfの平均面 dS への

投影面積 d2Sf cosθfの面積 dS に対する割合の法線 Nf方向(θf, ϕf)確率変数とする確率密度関数である． 
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粒子径と乱反射の関連を定量化するために，無加工，粗目，細目，超細目の 4水準に対し，マイク

ロスコープ（DILITE30，サンコー製）を用いて粒子径を，光沢度計（IG-410，堀場製作所製）123)を用

いて光沢度（5回計測）を計測した．用いた光沢度計は図 5-3にしめすような 60度計（入射角 θi，反

射角 θr＝60°）であり，光沢度は物体表面にあたった入射光が正反射した割合 [%]をしめす指標であ

る 124)．粒子径と光沢度の計測結果を表 5-1にしめす．表 5-1より，超細目が最も光沢度が低いことか

ら最も光を乱反射させるのに適しているといえる．しかし，超細目は細目に比べ製作に倍以上の時間

がかかるだけでなく，面積減少率が大きく，仕上がり面積が小さいことから本試験機のように大面積

を覆うには効率が良くない． 

 

Fig.5-3 Reflection of light on aluminum surface 
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Specular reflection

Incident light

θi θr
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Table 5-1 Glossiness of scatter surface aluminum 

Sample number Original Coarse Fine Extra fine 

1 20.7 1.2 0.4 0.4 

2 24.4 0.6 0.4 0.4 

3 13.8 0.4 0.4 0.4 

4 19.6 0.8 0.8 0.1 

5 22.2 1.1 0.3 0.4 

Average 20.1 0.8 0.5 0.3 

Standard deviation 3.6 0.3 0.2 0.1 

Particle diameter [mm]  4.5 3.5 2 

Production time [min] 0 10 20 40 

Area reduction ratio [%] 0 23 25 36 

次に，アルミ箔による乱反射の効果を検証するために，図 5-4 にしめすように歯車を撮影する模擬

試験をおこなった．照明および画角をそろえて，カバーなし（W/O），無加工，粗目，細目，超細目の

5 通りで撮影をおこない，定性的な画像の比較および定量的な歯の部分のピクセル値分布の比較をお

こなう．アルミ箔で覆うことでグレアが弱まり，影の部分が明るく，歯筋などエッジが明確になるこ

とが図 5-4の比較によりわかるが，アルミ箔の目を細かくし過ぎると歯の側面などにおいて影が再び

濃くなることがわかる．図 5-5 に歯の部分のピクセル値の度数分布で最多のピクセル値と光沢度の関

係をしめす．図 5-4の定性的な比較と同様に，アルミ箔の目が細かくなりすぎると最多分布のピクセ

ル値が高くなり，グレア・影ともに強くなることがわかる．以上より，製作時間，面積減少率，ピク

セル値の分布の観点から粗目～細目のアルミ箔を用いることとした． 

 

Fig.5-4 Comparison of captured images with different number of light sources 

(a) W/O (b) Original (c) Coarse

(d) Fine (e) Extra fine

5mm
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Fig.5-5 Glossiness and most distributed pixel value 

上記のように照明に工夫をした結果，図 5-6 にしめすように取得画像全体が明るくなった．グレー

スケールにおけるピクセル値の分布を図 5-6(c)にて比較すると，ピクセル値 64-192の割合が倍になっ

ており，取得画像の明るさが改善されていることがわかる．改善後の取得画像の解像度は 90μm/pixel

であり，ダイナミックレンジは約 57dB である． 
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(c) Distribution of pixel values 

Fig.5-6 Comparison of captured images with different number of light sources 

5.3 手描きの図式解法による瞬間中心の検証 

ハイスピードモニタリングの基礎として，まず解析ソフト（VW-9000 Motion Analyzer）上で取得画

像から手動で点と点をつなぎ，図式解法によって瞬間中心の確認をおこなった．図 2-8 にしめすよう

にある 2点の直線軌跡の垂直二等分線の交点が瞬間中心となることから，取得画像上で手動で着目す

る歯に点を描画し，瞬間中心を求めた．表 2-2にしめすすべての駆動状態で瞬間中心の位置を確認し

た例を図 5-7 にしめし，半径比 η（式(2-19)）で理論値と比較したものを図 5-8 にしめす．描画の際，

理論値との誤差が 1%未満となる時間幅で直線軌跡をとった．図 5-7 と図 2-6 の比較による定性的考

察をおこなうと，C1の γcp = -14 のとき， Op’は Opiよりもリングギヤ側にあることが確認でき，プラ

ネット型（リングギヤ固定；γcp = -4）のとき Op’がリングギヤかみあい点上にあることが確認できる．

図 2-6 より C2では Op’が遊星歯車機構外にあることがわかるが，その様子は図 5-7 からもわかる．γcp 

= -1 のとき，2点の直線軌跡の垂直二等分線が平行となり Op’が無限遠にあるといえるが，γcp = -1.1（ま

たは-4 <γcp <0 ∩ γcp ≠ -1）のとき，2点の直線軌跡の垂直二等分線が平行ではなく機構外のいずれかで

交わるといえる．γcp = 0 の剛体回転型では遊星歯車機構が剛体として回転しており，Op’が O に合致

している．C3の γcp = 1.7のとき，図 2-6と図 5-7から Op’がサンギヤ内にあり，ソーラ型（サンギヤ固

定；γcp = 2）のとき Op’がサンギヤかみあい点上にあることがわかる．C4の γcp = 6のとき，Op’が Opiよ

りもサンギヤ側へあることが確認でき，スター型（キャリア固定；γcp = ∞）のとき Op’が Opiに合致し

ている．図 5-8からも手動で図式解法により描画した瞬間中心は理論値とよく合致することがわかる

が，描画に時間がかかること，作業者によって精度がばらつくこと，同じ作業者でも再現性を確保で

きないことなどから，取得画像からの解析をハイスピードモニタリングの自動化も含めて精度を向上

する必要性がある．この問題を解決するため，次節では，自動化と精度向上をおこなう． 
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Fig.5-7 Manually drawn Instant Center of Rotation in high speed monitoring 

 

Fig.5-8 Comparison of experimental value and theoretical value 
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5.4 ハイスピードモニタリングの自動化と精度向上 

ハイスピードカメラを用いたハイスピードモニタリングの自動化と精度向上にあたり，手順をしめ

したブロック線図を図 5-9 にしめす．5.3 節のように手動で描画をおこなうのではなく，ソフトウェ

アによって自動的に正確に座標検出することを目的とする．D-PGT の駆動の精度に関しては第 3章で

設計した試験機によって保証されるが，5.3 節でしめしたような光軸や照明などの物理的な要因に加

え，シャッタースピードやフレームレートなど周波数域での各種誤差の問題が存在し，正確に自動計

測するためには各段階で誤差を取り除く必要がある． 

5.4.1 観測誤差ベクトルとフレームレートの決定 

シャッタースピードはフレームレートの整数倍で定めればいいが，フレームレートはカットオフ周

波数となるため，フレームレート以上の周波数域を観測することができなくなる．また，60fps 以上

のフレームレートでは 60Hzの光の変動の影響を受けて観測誤差が生じる．フレームレート 250fpsに

おいて取得画像中で機構外の動くことのない点（以降，静止点と称する）における観測誤差の傾向を

図 5-10 にしめす．図 5-10 では，静止点を 3 点とり観測誤差ベクトルの長さと角度を比較した．図 5-

10 より観測誤差ベクトルの長さ・角度ともに同様の分布を持っており，位相差はあるもののいずれの

静止点を取っても観測誤差という意味では大差ないといえる．したがって，観測誤差の基準として図

5-6(b)にしめすように取得画像の右下の角を基準静止点とした．次に異なるフレームレートにおける

基準静止点の観測誤差ベクトルの長さの度数分布と角度の標準偏差を比較したものを図 5-11 にしめ

す．図 5-11(a)より，フレームレートに関わらず観測誤差ベクトルの度数分布に差がないものの，図 5-

11(b)のように角度の標準偏差がフレームレートに比例して大きくなっており，フレームレートを上げ

ると観測誤差ベクトルが乱雑になることがわかる．したがって，高いフレームレートの方が観測誤差

の影響を受けやすく，ハイスピードモニタリングをおこなうにあたりフレームレートは低い方が誤差

の影響をあまり受けることなく観察することができる． 

一方，フレームレートを下げすぎるとエイリアシングが発生し，現象を正確にとらえることができ

ない．そこで式(5-3)にしめすように，プラネットギヤの速い側の歯（速度 Vx）が 1ピクセル分の距離

lp を横切る時間の逆数をフレームレートの下限 fmin とした．理論上はフレームレートの下限は式(5-3)

となるものの，ソフトウェア上の自動検出において検出範囲が 1 ピッチ分の距離よりも小さいため，

自動検出においてエイリアシングを防ぐためには式(5-1)の整数倍のフレームレートが必要となる． 

px lVf min  (5-3) 

本研究では，起動などの過渡現象を扱うため，極めて低い周波数帯域を対象としており，5.2.2節よ

り lp=90μm，Vx=10mm/s 程度なのでおよそ fmin=125fpsとなる．観測誤差の観点およびエイリアシング

防止の観点からフレームレートを 250fpsとした． 
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Fig.5-9 Process of high speed monitoring 
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(b) Distribution of error vectors on stationary points 

Fig.5-10 Observing error vectors on stationary points at frame rate 250fps 
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(b) Standard deviation of angle on error vector 

Fig.5-11 Observing error vectors and various frame rates 

5.4.2 座標の自動検出に向けたターゲット歯の選定 

ソフトウェアを用いて座標の自動検出をおこなうと，ターゲットにする歯によって検出精度および

検出結果に差が出る．照明の当たり方を含め光学的観点からひと歯ごとに条件が異なると考えられる

が，本節では座標自動検出の精度を確保するためにターゲットとする歯の基準を定量的に考察するこ

とを目的とする． 

本節では，ソフトウェア上の解析において同一動画内の同一要素上の歯で座標自動検出の精度が低

い歯 tlと精度が高い歯 thをあらかじめ定性的に明らかにしたうえで，ソフトウェアから出力した連射

画像のピクセル値（0～255）を RGB およびグレースケールとして読みだして比較考察をおこなった．

本来，停止から動き出すプラネットギヤにおける 2歯に着目し，一方が光の影響を受けて停止時にも

動いていると判定されたもの，他方が光の影響なく停止時は停止，動き出してからは動いていると判

定されたものを対象とした（判定条件は後述）． 

一般に，デジタル画像は赤・緑・青（RGB）の 3色の加法混合によって表現されるが，RGB のデー

タから MATLAB を用いて E’y=0.299R+0.587G+0.144B によってグレースケール 125), 126)に変換し，R，

G，Bの 3データをグレースケールの 1 データとして扱っている． 

図 5-12 のように座標自動検出の精度が低い歯 tl と精度が高い歯 th の RGB 値および復元した true 

colorとグレースケール値を比較した結果を図 5-13にしめす．一般に，色は明度，彩度，色相の 3属

性を有する 127)．座標自動検出の精度が低い歯 tlと精度が高い歯 thのグレースケール値を比較すると

thの方がピクセル値つまり明度が高い． 

次に彩度に着目をすると，座標自動検出の精度が低い歯 tlは彩度が高いため色相の変化を受けやす

く，色調が時々刻々と変化している．一方で，座標自動検出の精度が高い歯 thは RGB の最大値と最

小値が近く彩度が低いため，色相の変化を受けにくく，色調の変化が少ない． 

したがって照明で光量を稼いでいるように観測の誤差低減において明度が高いことが重要であり，

彩度が低いと色相の影響を受けにくいことから，彩度が低い歯を選定することが望ましい． 
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Fig.5-12 Comparison of detection precision on same motion 

 

(a) Fail teeth on automatic coordinate detection 
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(b) Success teeth on automatic coordinate detection 

Fig.5-13 Comparison of pixel value on RGB and gray scale 

5.4.3 瞬間中心の算出と回転判定のための物体動作の判定 

本節では，5.4.1節で決定されたフレームレートで計測された連写画像を用いてソフトウェアによっ

て自動検出した 5.4.2 節で定めた歯の座標から，瞬間中心の算出や過渡状態での回転判定をおこなう

ための計算上の誤差を低減するためのフィルタリングを提案することを目的とする．本フィルタリン

グの条件に合うデータは削除されて仮想的にフレームレートが低下したことと同義となるが，算出結

果が正確になる． 

まず，瞬間中心算出における物体動作判定について．式(2-23)にしめす垂直二等分線の傾き ai およ

び式(2-21)にしめす瞬間中心の座標(xICR, yICR)の分母からわかるように，着目する 2歯のすべての座標

が動いていないとき，式の分母が 0となることで解が発散し不定となる．ゆえに，図 5-7および式(5-

4)にしめすように，着目する 2歯のすべての座標が動いていないときそのデータを削除する．式(5-4)

にしめす条件を満たす座標がなくなるまでこの作業を繰り返し，瞬間中心が不定となる条件をすべて

排除した後，回転動作判定をおこなう． 

 
 )()()()(

)()()()(

2222

1111

ttytyttxtx

ttytyttxtx




 (5-4) 

自動検出された座標からの瞬間中心算出精度のフィルタリングによる改善例を図 5-14 にしめす．

図 5-14 にしめすのはリングギヤ固定の状態であり，自公転角速度比 γcp=-4，半径比 η=1.33 となる駆

動状態である．図 5-14 からわかるようにフィルタリングなしでは計算誤差が入るために瞬間中心が

正常に計算されず，半径比 ηがいたるところで非常に大きな値をしめしている．その一方で，フィル

タリングによって計算誤差が除去されており，半径比 ηはほとんど理論通りの値となっている．  
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Fig.5-14 Effect of noise reduction filter on ICR detection 

また回転動作判定では，瞬間中心が不定となる条件をすべて除いた後，プラネットギヤ上で着目す

る 1歯の直線軌跡がある距離を超えたとき回転したと判定する．観測誤差を取り除いた後でも要素が

停止しているはずの時間に観測点が揺らぐ現象がみられるため，揺らぎと回転を切りわけるためのフ

ィルタリングとして用いる．回転判定において直線軌跡の閾値を変化させ，駆動を制御しているラダ

ープログラムの時間とハイスピードモニタリングによる取得動画の時間を比較して，「駆動はじめ」

と判定された時間と実際の駆動はじめの時間から直線軌跡の適当な閾値を定めたところ 0.004mm と

なった．したがって，式(5-5)のような回転判定の式となり，この式より特に駆動しはじめる瞬間の過

渡状態において「停止」と「駆動」の切りわけをおこなった． 

    004.0))(())(( 22  tyttytxttxl  (5-5) 

過渡状態の切りわけの結果として，図 5-9 にしめすように式(5-3)を満たさないときその要素は停止

していると判定できることから回転角を換算しないものとした．駆動と判定された条件のみの回転角

θxを以下の式(5-6)から算出（x=s, c, r, or p），積算することで各要素の総回転角および要素間のギヤ比

を算出し，D-PGT の過渡応答性の考察をおこなった．  
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5.5 キャリア固定時の過渡応答性の実験結果および考察 

まず本節では，公転の影響を無視するためにキャリア固定の状態に着目し，ハイスピードモニタリ

ングによって得られた図 5-15 にしめすようなデータをもとに，D-PGT の過渡応答性に関して入出力

軸間の伝達遅れ，慣性モーメントの影響，瞬間中心を用いたプラネットギヤの運動とかみあい伝達誤

差の逆解析について考察をおこなう．駆動試験機の再現性から，ガタの履歴をリセットするために駆

動前に必ずモータロックを解除し，同じかみあい対を同じ位置から駆動させた． 

 

Fig.5-15 Captured image with high-speed monitoring close to carrier fixed condition 

5.5.1 回転開始時の伝達遅れ 

本節では，D-PGT の各要素が停止している状態から動き出す回転開始時において，入出力軸中で最

も慣性モーメントが小さなサンギヤ軸（3.2×10-3 kgm2）と慣性モーメントが最も大きなリングギヤ軸

（1.3×10-2 kgm2）に着目し，それぞれを入出力軸としたとき（リングギヤ入力サンギヤ出力およびサ

ンギヤ入力リングギヤ出力）の入力軸に対する出力軸の伝達遅れに関して考察をおこなう． 

図 5-16にリングギヤおよびサンギヤの回転角と入力に対する出力の変速比（または角度比=出力軸

の回転角/入力軸の回転角）をしめす．回転開始時において時刻ゼロよりトルクがステップ上に入力さ

れ，その結果として変速比はステップ応答のような形状となっており，リングギヤとサンギヤ間の変

速比はサンギヤ出力時には 2（=Zr/Zs），リングギヤ出力時には 0.5（=Zs/Zr）となる．このとき，D-PGT

においてサンギヤがリングギヤよりも小さくなければならない幾何学的な拘束から，サンギヤ出力で

は慣性比が 1未満（Js/Jr<1）の増速機，リングギヤ出力では慣性比が 1超（1<Jr/Js）の減速機となる． 

サンギヤ軸出力とリングギヤ軸出力の伝達遅れの比較をおこなうと，サンギヤ軸出力のとき出力で

あるサンギヤ軸が入力であるリングギヤ軸に対して 12ms 遅れるのに対し，リングギヤ軸出力のとき

出力であるリングギヤ軸が入力であるサンギヤ軸に対して 120ms遅れ，慣性モーメントが小さな入力

要素から慣性モーメントが大きな出力要素へ伝達をおこなうと伝達遅れが大きくなることがわかる．

変速比の整定時間 Ts（目標値の±2%未満に達する時間）を比較すると，サンギヤ軸出力では 0.52s，リ

5mm
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ングギヤ軸出力では 7.2s（後述の表 5-3 参照）であり，慣性モーメントが大きな要素から慣性モーメ

ントが小さな要素へと伝達をおこなうと伝達遅れが少なく，過渡応答性が良いことがわかる． 

 

(a) Sun gear output 

 

(b) Ring gear output 

Fig.5-16 Comparison of transmission delay 

5.5.2 慣性モーメントの過渡応答性への影響 

前節で，慣性モーメントが小さな入力要素から慣性モーメントが大きな出力要素へ伝達をおこなう

と伝達遅れが大きくなることがわかることをうけ，本節では第 3章で考察したように要素間の慣性モ

ーメントのバランスによる過渡応答性への影響を考察する．D-PGT の要素の中で最も慣性モーメント

が大きいリングギヤの慣性モーメントを変更することは考えず，フライホイルを取り付けることでサ

ンギヤの慣性モーメントを変更し，要素間の慣性モーメントのバランスを変更した．ここで，フライ
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ホイルを取り付けていないサンギヤ軸を S1（3.2×10-3 kgm2），フライホイルを取り付けたサンギヤ軸

2 種をそれぞれ S2（6.4×10-3 kgm2）および S3（9.6×10-3 kgm2）とする．ここで，入出力軸間の慣性

モーメント比を出力軸慣性モーメント Jo /入力軸慣性モーメント Ji＝慣性比と定義する．表 3-3 より

サンギヤ出力のとき Jo/Ji=Js/Jr =0.25, 0.5, 0.75（Jr一定）であり，リングギヤ出力のとき Jo/Ji=Jr/Js=1.3, 

2, 4（Jr一定）である． 

 サンギヤ軸の慣性モーメントを変更したときの入出力軸間の変速比のみを比較したものを図 5-17

にしめす．図 5-16とは異なり，データが煩雑になることからリングギヤ軸およびサンギヤ軸の回転角

の情報は省き，変速比のみとした．また，特にリングギヤ出力において図 5-16では変速比の遷移を追

うには時間が短すぎたため，図 5-17 ではサンギヤ出力で 0.7s まで，リングギヤ出力で 1.4s までのデ

ータを取得した． 

 

(a) Sun gear output 

 

(b) Ring gear output 

Fig.5-17 Transmission delay with various inertia on sun gear 
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サンギヤ出力では，サンギヤ軸の慣性モーメントおよび慣性比の影響を受けて，変速比の立ち上が

りのピーク値，目標値への漸近ともに慣性比の増加にともなって遅れている一方で，リングギヤ出力

慣性比の大小にかかわらず，同様の過渡応答性をしめしていることがわかる．したがって，慣性モー

メントの大きな要素へ出力する際には入力軸の慣性モーメントの大きさは影響しない一方で，大きな

慣性モーメントからより小さい慣性モーメントへ伝達することによってより素早い過渡応答性を実

現できるといえる． 

ここで，D-PGTの動力伝達は複雑な組み合わせである一方，基本的には各部の弾性変形，慣性モー

メント，摩擦等により生じる減衰，さらに歯のバックラッシなどのガタによる不感帯の組みあわせで

モデル化でき，かみあいに関与する両歯面の相対運動として本質的には図 5-18(a)の簡易な二慣性系モ

デル 128), 129)となる．本モデルは慣性比およびねじれ剛性による過渡応答性の傾向を定性的に検証する

ために用いる．D-PGTでは，リングギヤとサンギヤの幾何学的関係による軸間距離の制約からリング

ギヤ側およびサンギヤ側のバックラッシにトレードオフがあり，独立に設定できないため，本モデル

ではバックラッシを単一の値とした．Js, Jr, Jb [kgm2]はそれぞれサンギヤ軸，リングギヤ軸およびブレ

ーキの慣性モーメント，Ks, Km(t)は出力軸 (40：実測値，200, 400Nm/rad)およびギヤかみあい

(3000Nm/rad)の弾性係数である．減衰係数 C を 2mςωn (m：質量，ς=0.12（実測値），ωn：固有振動数)，

不感帯 Δθは一般的な換算式 130)を参考にモジュールの 0.08 倍程度の 10mradとした．サンギヤ出力に

おいて伝達関数を G(s)=ωo(s)/Ti(s)とした非整数次系制御系のステップ応答を図 5-18(b)に，周波数応答

（ボード線図）を図 5-18(c)にしめす．ωo(s)は出力軸の角速度，Ti (s)は入力軸のトルクである．図 4-5

のように Km(t)は時間変動成分を有するが，その変動は静的な成分に比べて十分に小さく，Km(t)は一

定値とした． 

図 7(b)にしめす結果は参考値であるが，その傾向からサンギヤの慣性モーメント Jsの増大すなわち

慣性比の増大により，むだ時間 Td，整定時間 Tsともに増加，応答性が低下することがわかる．また，

図 7(c)よりその場合に過渡応答において重要となる高い周波数域で，応答の振幅が低下する様子もわ

かる．さらに出力軸の剛性 ksの向上によりむだ時間 Tdおよび整定時間 Tsが減少，オーバーシュート

の抑制など応答性が向上し，ゲインおよび位相遅れが改善することがわかる． 

 

(a) 2-mass system with backlash 
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(b) Step response for sun gear out 

 

(c) Sun gear out bode diagram 

Fig.5-18 Step response and bode diagram for 2-mass system in sun gear output  
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5.5.3 瞬間中心による運動解析とかみあい伝達誤差の逆解析 

5.5.1節および5.5.2節で入力軸および出力軸に着目し，回転角から変速比に関して考察をおこない，

伝達遅れによる過渡応答性の評価をおこなった．第 2章で述べたとおり，瞬間中心はプラネットギヤ

の微小な運動を評価できるだけでなく，μrad単位の微小なかみあい伝達誤差を mm単位のセントロー

ドの変動へ拡大し評価することができる．図 5-19 はリングギヤ出力における半径比 η をしめしたも

のであり，回転開始時（図 5-17(b)の 0.12~0.2s）であることからほぼリングギヤ固定の駆動状態（γcp=-

4）であるといえる．したがって，プラネットギヤはリングギヤかみあい点を中心に回転しているとい

え，この瞬間における理論的な半径比 η＝1.33であり，図 5-19の平均値も理論値にほぼ近しいことが

確認できる．そこで本節では，上記の過渡応答中のプラネットギヤの運動を瞬間中心によって評価し，

瞬間中心の軌跡であるセントロードの変動からかみあい伝達誤差の逆解析をおこなう． 

図 5-19 よりセントロードは半径比 ηにしておよそ 0.5 変動していることから，およそ 5mm の片振

幅を有しているといえる．γcp=-4 でセントロードの片振幅が 5mm であることから，図 2-10 および式

(2-20)～(2-23)をもとに自転まわりのかみあい伝達誤差 Δθpがおよそ 70μrad，公転まわりのかみあい伝

達誤差 Δθcがおよそ 100μradであると逆解析することができる．自動車用はすば歯車で 3μrad程度（乗

用車用でエンジン緩加速時を想定し，入力トルク 10～100Nm，最大歯形歯筋の誤差 15μm 程度）89)，

平歯車で 20~30μrad程度（入力トルク 5～40Nm，歯形修正量 20μm程度）90)であることを鑑みると逆

解析で求められたかみあい伝達誤差は比較的大きな値であるが，地上に固定した絶対座標系から観測

していること，自転まわりの支持剛性および公転まわりとなるキャリアの支持剛性などの非線形性を

考慮すると妥当な値であると考えられる． 

 

Fig.5-19 Fluctuation on the centrode 

また，図 5-19よりセントロードが周期的に変動していることがわかり，図 4-5のようにプラネット

ギヤまわりの内歯かみあいと外歯かみあいのかみあい率や位相が異なることによってプラネットギ

ヤが断続的に運動しているためであると考えられる．図 5-19からその周期は 0.012s周期≒82Hz であ

る．プラネットギヤまわりのかみあいの変動などによって生じるセントロードの変動は，動力伝達で

あるトルクの変動にも影響していると予想される．図 5-19 と同時刻の回転開始時（図 5-17(b)の

0.12~0.2s）のキャリアのトルクの時間波形を図 5-20(a)に，FFT 解析したものを図 5-20(b)にしめす．図

5-19(b)においてかみあいや各軸の回転，組みつけ誤差などの影響により多数のピークが見られるが，
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セントロードが変動している周波数である 82Hzにおいてもピークが確認できる． 

したがって，プラネットギヤまわりの内歯かみあいと外歯かみあいのかみあい率や位相が異なるこ

とによってプラネットギヤが断続的に運動し，その周期的な変動が動力伝達にも影響を及ぼしている

といえる．このことからプラネットギヤの運動の変動を抑制することで，動力伝達の変動および効率

を改善できることが示唆される． 

 

(a) Time domain 

 

(b) Frequency domain 

Fig.5-20 Torque on carrier (Ring gear output, transient condition) 

次に，サンギヤ出力時におこる D-PGT 特有の過渡現象を瞬間中心を用いて評価をおこなう．図 5-

16(a)にしめすように，サンギヤ出力時には出力軸であるサンギヤ軸が遅れて動き出し，変速比 2まで

加速をする．このとき，この D-PGT は増速機であり，出力軸であるサンギヤ軸の方が入力軸である

リングギヤ軸よりも高速で回転する．過渡現象の過程で入力軸よりも高速となる出力軸が遅れるとき，

図 5-16(a)にしめすように変速比 1 を横切る．表 2-2 にしめす D-PGT の駆動状態において，自公転角

速度比 γcp=0 の剛体回転型のときが本節で扱っているサンギヤ出力における変速比 1 の状態であり，
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この駆動状態が変化するとき Np=0 をまたぎ，プラネットギヤの自転方向が反転する．プラネットギ

ヤの回転方向が反転するとき，D-PGTではかみあっていた歯面（例えば右歯面）から逆の歯面（例え

ば左歯面）にかみあい歯面が反転するため，不感帯となるバックラッシの影響の影響を受ける．図 5-

21 に図 5-16(a)にしめす過渡応答時の瞬間中心の動きを半径比 ηで表したものをしめす．図 5-21 と図

5-16(a)を比較すると，図 5-16(a)において変速比が 1 となる 0.024s で瞬間中心が大きくなっているこ

とがわかり，この瞬間にプラネットギヤの自転回転方向が反転，かみあい歯面も反転することでバッ

クラッシの影響を受け，プラネットギヤがフローティングで並進にしたものと考えられる．図 2-6か

ら γcp=-1でプラネットギヤが並進するとき，瞬間中心が無限遠にあることがわかっているが，サンギ

ヤ出力の過渡応答においてプラネットギヤの自転回転方向が反転，γcp=0 の剛体回転型を通過すると

き，バックラッシの影響で γcp=-1の駆動状態へ瞬間的に変遷することがわかる．つまり，増速機とし

ての D-PGT の過渡応答性をさらに向上させるためには，プラネットギヤの自転回転方向反転時にプ

ラネットギヤがフロートすることから，バックラッシの設定が重要であると考えられる． 

また，図 5-19 と同様にセントロードの片振幅からかみあい伝達誤差を逆解析すると，γcp=2 で片振

幅 1.2mm であることから上記と同等の値となることがわかる．セントロードの片振幅からかみあい

伝達誤差を逆解析するにあたり，図 2-10 にしめすように駆動状態によってかみあい伝達誤差による

変動への影響が異なる．図 5-21 からの逆解析も当てはまるが， 0< γcp が正のとき自転まわりのかみ

あい伝達誤差 Δθp に対してわずかな負の傾きを有しているため，Δθp に対して片振幅が小さくなり解

析しづらい．ゆえに，セントロードの片振幅からかみあい伝達誤差を逆解析する際には γcp<0 の駆動

状態で解析するほうが望ましいといえる． 

 

Fig.5-21 Centrode on transient under sun gear output 
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5.6 キャリア回転時の過渡応答性の実験結果および考察 

表 2-2にしめすように，差動駆動時にはキャリアが回転する．そこで本節では，自公転角速度比 γcp

が正または負のそれぞれの駆動状態に関してハイスピードモニタリングによって得られた図 5-22 に

しめす解析画像をもとに，D-PGTの過渡応答性に関して入出力軸間の伝達遅れ，慣性モーメントの影

響について考察をおこなう．前節同様にサンギヤおよびリングギヤ間の入出力に着目し，サンギヤの

慣性モーメント（すなわち慣性比）を変更して過渡応答性への影響を考察した．過渡応答性のハイス

ピードモニタリングにあたり，γcp=±8一定で駆動試験をおこない，3回の計測結果の平均をとった． 

  

(a) 0< γcp Sun gear out                         (b) γcp< 0 Sun gear out 

  

(c) 0< γcp Ring gear out                         (d) γcp< 0 Ring gear out 

Fig.5-22 Captured image with high-speed monitoring for carrier rotation 

  

5mm 5mm

5mm 5mm
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5.6.1 入出力軸間の応答遅れ 

入力軸が動き出してから出力軸が動き出すまでの時間を応答遅れ Td [ms]とする．各条件での応答遅

れ Td [ms]を表 5-2にしめす．比較のため 5.5節で扱ったキャリア固定（γcp=∞）における応答遅れ Tdも

併記している．まず，いずれの駆動状態においてもサンギヤ出力では慣性比（Js/Jr）の増加につれて

応答遅れ Tdが大きくなり，リングギヤ出力では慣性比（Jr/Js）の減少にしたがって応答遅れ Tdが小さ

くなっている．これは前節と同様に慣性比によるものであり，出力軸の慣性モーメントが大きくなる

と応答性が悪化，入力軸の慣性モーメントが大きくなると応答性がよくなる． 

サンギヤ出力では γcp< 0のとき応答性がよく，リングギヤ出力では 0 <γcpのときよい．キャリアが

回転すると，図 2-7 にしめすようにプラネットギヤのひと歯の軌跡はサイクロイドを描く．γcp< 0 の

とき内サイクロイドとなり，サンギヤ側の軌跡がより大きく動くことからサンギヤ出力の応答性がよ

くなるといえる．また，0 <γcpのとき外サイクロイドとなり，リングギヤ側の軌跡がより大きく動き，

サンギヤ側の軌跡がほとんど動かないことからサンギヤ出力における応答性が悪化する．リングギヤ

出力の応答性に関しても同様の説明が成り立ち，サンギヤ出力における γcp< 0 のときの応答性はキャ

リア固定（γcp=∞）と大差がない一方，リングギヤ出力ではキャリアの回転によって応答性が倍以上に

改善されている．キャリア固定（γcp=∞）のとき幾何学的に定まる入出力軸の慣性モーメントの比がそ

のままの応答性に影響する一方，キャリアが回転することで図 3-9にしめすように等価慣性モーメン

トが変化し，応答性に影響を及ぼすと考えられる． 

したがって，サンギヤ出力ではキャリアの回転による応答性の改善効果は薄く，γcp< 0 のとき応答

性がよい一方，0 <γcp のときでは等価慣性モーメントの観点からキャリア固定時よりも応答性が悪化

する．その一方，リングギヤ出力ではキャリアの回転によって応答遅れ Tdが大幅に改善され，特に 0 

<γcpのとき非常に応答遅れ Tdが短い． 

Table 5-2 Response delay between input and output Td [ms] 

  Jo/Ji γcp< 0 0 <γcp γcp= ∞ 

Sun gear out 

0.25 4 28 4 

0.5 16 32 8 

0.75 20 56 12 

Ring gear out 

4 60 24 112 

2 36 20 84 

1.3 24 16 72 

  



第 5章 

 

76 
 

5.6.2 過渡応答時の変速比の変遷 

次に，出力軸が回転を始めてから所定の変速比となるまでの変速比（出力軸の回転角／入力軸の回

転角）の変遷を図 5-23にしめす．γcp=±8のとき各条件の所定の変速比はそれぞれ，γcp< 0 のサンギヤ

出力では 5，リングギヤ出力では 0.2であり，0 <γcpではサンギヤ出力，リングギヤ出力ともに 1であ

る．5.5.1 節と同様に整定時間 Ts [s]（目標値の±2%未満に達する時間）および変速比の変遷過程を考

察する．整定時間 Tsとオーバーシュートの有無を表 5-3にしめす． 

 まず，サンギヤ出力ではキャリア固定（γcp=∞）のとき変速比が 2であり，γcp< 0 のとき変速比が大

きくなるため整定時間 Tsが伸びる．0 <γcpのとき変速比が大きくなる一方，整定時間 Tsは慣性比（Js/Jr）

の増大にともなってその低減率が低くなるが，平均して 2.5dB ほど短くなる．0< γcp のとき変速比は

小さくなるが，出力軸であるサンギヤ軸に対してキャリアが逆回転することにより出力軸の回転が戻

されることで出力軸の等価慣性モーメントが大きく，整定時間 Ts も伸び，図 5-23(c)からもわかるよ

うにオーバーシュートが生じる．また，リングギヤ出力ではキャリアも回転することでキャリア固定

時（γcp=∞）に比べ整定時間 Tsが短くなっている．変速比が大きい（大減速比の）γcp< 0のとき，図 2-

7 からもわかるようにプラネットギヤの歯先の運動軌跡が内サイクロイドであることから，オーバー

シュートもなく応答性がいい．その一方で，0 <γcp のときプラネットギヤの歯先の運動軌跡が外サイ

クロイドでありリングギヤ側が大きく動く駆動状態であることから，図 5-22(d) のように目標の変速

比の倍以上となるオーバーシュートをともなう応答となる．すなわちプラネットギヤの歯の運動に着

目し，その軌跡の描くサイクロイド曲線の種類により過渡応答の制御特性の難易度をしめす指標とな

ることもわかる．また 0< γcpのとき，図 5-18(b)における傾向との比較から，サンギヤ出力では慣性比

が小さいことでサンギヤが動きやすいこと，リングギヤ出力では慣性比に関係なく外サイクロイドの

幾何学的影響でリングギヤが動きやすいことから，出力軸の等価ねじれ剛性 Ksが低くなり，オーバー

シュートが発生，応答性の低下に影響していると考えられる． 

Table 5-3 Settling time Ts [s] for each condition (Overshoot: ×, or not: ○) 

  Jo/Ji γcp< 0   0 <γcp   γcp= ∞   

Sun gear out 

0.25 0.35 ○ 0.56 × 0.52 ○ 

0.5 0.46 ○ 0.65 × 0.62 ○ 

0.75 0.52 ○ 0.92 × 0.63 ○ 

Ring gear out 

4 0.65 ○ （2.8） × （7.2） ○ 

2 0.52 ○ （2.55） × （7.15） ○ 

1.3 0.45 ○ （2.23） × （7.0） ○ 

 

したがって，0< γcp のとき，プラネットギヤのひと歯が外サイクロイドの軌跡，すなわちリングギ

ヤ側で増速，サンギヤ側で減速となり，D-PGTの幾何学的に定まる増減速の関係に則さないことから

差動機構としてオーバーシュートの発生など制御特性の低下が生じやすい．一方，γcp<0 のとき，内サ

イクロイドの軌跡からリングギヤ側で減速，サンギヤ側で増速となる D-PGT の幾何学的に定まる増

減速の関係に則して高い応答性をし，変速比の拡大と応答性の向上を両立して実現できる．  
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(a)  γcp< 0 Sun gear output 

 

(b) γcp< 0 Ring gear output 

  

0

0.5

1

1.5

2

2.5

3

3.5

4

4.5

0 0.05 0.1 0.15 0.2

In
p
u
t 

an
d
 o

u
tp

u
t 

ra
ti

o

Time [s]

0.25

0.5

0.75

Td

<Js/Jr>

0

0.05

0.1

0.15

0.2

0 0.05 0.1 0.15 0.2 0.25 0.3 0.35 0.4

In
p
u
t 

an
d
 o

u
tp

u
t 

ra
ti

o

Time [s]

4

2

1.3

<Jr/Js>



第 5章 

 

78 
 

 

 

 

 

(c)  0< γcp Sun gear output 

 

(d)  0< γcp Ring gear output 

Fig.5-23 Response between input and output 
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5.7 結   言 

本章では，透明なキャリアを用いて内部を観察可能にした差動遊星歯車機構の過渡応答性をハイス

ピードモニタリングによって観察し，過渡応答時に差動遊星歯車機構内で生じている現象を明らかに

した．以下に得られた結言をしめす． 

1) 手書きの図式解法によって，自転と公転の速度分布によって一義的に定まるプラネットギヤの瞬

間中心が正しいことが明らかとなり，瞬間中心を求めるにあたり図式解法が有効であることがわ

かった． 

2) ハイスピードモニタリングから自動的に座標を検出するにあたり，照明の光量やフレームレート，

観測誤差などに留意する必要がある．また，検出された座標から瞬間中心を算出する際にも計算

誤差を詳細に検討する必要がある． 

3) 差動遊星歯車機構の最も慣性モーメントが大きい要素から小さい要素への回転伝達の過渡応答

性がよく，出力軸の慣性モーメントの増大に従って過渡応答性が悪化していく．その一方で，慣

性モーメントが小さな要素から大きな要素への回転伝達では，慣性モーメントの大きな出力軸が

遅れ，入力軸の慣性モーメントが増加しても過渡応答性に大きな変化はない． 

4) 瞬間中心の軌跡であるセントロードは周期的に変動する．その変動の片振幅から自転まわりおよ

び公転まわりのかみあい伝達誤差を逆解析することができ，本研究で扱った差動遊星歯車機構の

場合，自転まわりのかみあい伝達誤差 Δθpがおよそ 70μrad，公転まわりのかみあい伝達誤差 Δθc

がおよそ 100μradであることがわかった．一般的な平歯車などのかみあい伝達誤差に比べると大

きな値ではあるが，地上に固定した絶対座標系から算出されたものと考えると妥当な値といえる．

また，自公転角速度比 γcp が正のとき自転まわりのかみあい伝達誤差 Δθp に対してわずかな負の

傾きを有しているため，Δθp に対して片振幅が小さくなり解析の精度の確保が難しくなり，セン

トロードの片振幅からかみあい伝達誤差を逆解析する際には自公転角速度比 γcp が負の駆動状態

で解析するほうが望ましい． 

5) プラネットギヤまわりの内歯かみあいと外歯かみあいのかみあい率や位相が異なることによっ

てプラネットギヤが断続的に運動し，その周期的な変動が動力伝達にも影響を及ぼしている． 

6) 差動遊星歯車機構を増速機として用いる場合，出力軸が入力軸に遅れることによってプラネット

ギヤの自転回転方向の反転が生じる．プラネットギヤが反転するとき，かみあい歯面の反転も生

じ，不感帯となるバックラッシの影響を受けてプラネットギヤがフローティングで並進すること

が瞬間中心により確認された．ゆえに，増速機としての差動遊星歯車機構の過渡応答性をさらに

向上させるためにはバックラッシの設定が重要であることが判明した． 

7) 自公転角速度比 γcp が正のとき差動遊星歯車機構を増減速のいずれで用いる場合であっても，応

答性にオーバーシュートを生じやすく，差動機構としての制御特性の維持が難しい．逆に，自公

転角速度比 γcp が負のとき，オーバーシュートをともなわない応答性をしめし，入出力軸間の変

速比の増加と応答性の向上も両立しやすい． 
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第 6章 異なる歯面精度の組みあわせによる 

差動遊星歯車機構のかみあい騒音への影響 

6.1 緒   論 

D-PGTに関して，第 4章ではプラネットギヤまわりのかみあい剛性がモデリングにおいて重要であ

ること，第 5 章ではハイスピードカメラ画像に基づくモニタリングによってかみあい剛性の変動など

から発生する MTE の過渡応答への影響を明らかにした．プラネットギヤまわりには，かみあい剛性

のほかに加工誤差や組立誤差などの誤差成分が存在するだけでなく，プラネットギヤの歯面誤差も全

歯でばらついている．従来の平行歯車対においても不明であるかみあい点からセンサーまでの伝達関

数が，差動遊星歯車機構では伝達経路の異なる 2np点のかみあい点から各種誤差をともなって合成さ

れることから，加速度ピックアップなどによる計測データの要因の切りわけが難しい．加えて，対向

加速度ピックアップで並進・回転方向加速度の切りわけをおこなう際，取り付け軸に偏心がないこと

を大前提としており，キャリア軸の偏心に加え，瞬間中心にまわりに（偏心をともなって）回転する

np個のプラネットギヤの運動を計測するには，各種誤差の影響を無視することはできない． 

歯車における誤差の影響に関して，かみあい剛性の変動による起振力と歯面誤差による起振力の和

でかみあい起振力が表現できること 131)，すべての歯のかみあわせの組みあわせの中で最悪の誤差の

組みあわせが歯車対の振動騒音に最も関与していること 132)，製作組み付け誤差が振動騒音に及ぼす

影響 133)が明らかになっている．また，製作組み付け誤差を有する場合の荷重伝達特性の予測方法 134)

や歯筋方向誤差を考慮した回転方向振動の解析シミュレーターの開発 135)，圧力角や歯筋がばらつく

はすば歯車の振動最適化設計法の提案 136)などもおこなわれているが，機構内に複数個存在するプラ

ネットギヤの歯面誤差の組みあわせが D-PGT の振動騒音に及ぼす影響を扱った研究はみられない． 

D-PGTは 3軸のかみあいによってかみあい音が大きく，たとえばヘリコプターのキャビンなどでは

100dB を越し 137)ノイズハザードと称されている．電動化にともなって騒音源がなくなり，かみあい

音が人体に深刻な悪影響を及ぼしていることから騒音の低減が求められており，様々な用途で用いら

れることからも D-PGT 単体のかみあい音を人の聴覚特性に基づいて評価する必要があり，Parker ら

が非線形振動 64)を含む各種設計パラメータと振動の関係性 65)-68)など，多くの研究をおこなっている

69)．また，田中・北條らが多段歯車系の音響に関して歯車箱からの放射音 138), 139)の研究を，日高らが

遊星歯車機構の音響に関する研究 48)をおこなっている． 

そこで本章では 140)，組みつけ誤差などの各種誤差の影響を可能な限り無視するために歯面精度の

ばらつきを統計的に加味し，暗騒音を無視しつつ，かみあい音を包括的に評価することを目的とする．

D-PGTに存在する各種の誤差の影響を無視，各かみあい点と計測機器との影響を低減するために，対

向加速度ピックアップによる加速度計測に加えて音響測定による評価手法を用いた．第 3章で設計開

発した試験機で駆動の再現性を確保しつつ，暗騒音など計測環境の再現性を担保すべく完全無響室で

音響計測をおこなった．すべての歯車の歯面精度とそのばらつきを管理し，かみあい最大歯面誤差の

ばらつきの観点から D-PGT の振動騒音への影響に関する考察をおこなう． 
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6.2 音響と歯面精度 

6.2.1 振動と音響の関係性とかみあい起振力 

振動による音響の発生メカニズムは中川ら 141)-143)の平板の振動解析によって振動エネルギーと音響

エネルギーの相関から明らかにされている．振動エネルギーからある割合（音響放射率と称される，

本研究では不明）で音響エネルギーが放射されるメカニズムが中川ら 141)-143)によって明らかにされて

いるが，本研究で扱う D-PGT では田中・北條ら 138), 139)と同様に，かみあい起振力によって加振され

た歯車箱から音が放射されると考えられる．D-PGT では，森川 53)がしめすように複数のプラネット

ギヤの間でかみあい起振力を相殺することが知られているが，かみあい起振力の相殺と歯面精度のば

らつきによる振動への影響に関して研究された例は存在しない． 

また，減衰率によって，振動モードに依存するものと振動エネルギーに依存するものとにわかれる

ことが明らかにされている 141)-143)が，本研究で扱う遊星歯車機構では減衰が大きく変わらないことか

ら，振動モードによる振動ではなく，かみあいによる振動が主であると考えられる．ゆえに，下記に

しめすかみあい起振力（かみあい周波数成分でもある）に着目し，歯面精度のばらつきによる影響を

考察する．さらに，キャリア上に設置した対向加速度ピックアップの振動情報から，かみあい起振力

が相殺した結果としてキャリア上に現れる振動を考察する． 

歯車のかみあい音の主な起振力は伝達誤差であるとされている 133)．伝達誤差から歯車の運動方程

式は式(6-7)のように求められ 131)，かみあい周期の中でかみあい剛性が変化することによるかみあい

剛性起振力と歯面誤差による誤差起振力にわけられることがわかる． 
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一般に歯車における力学では，一対の歯車対（歯車 1，2）においてそれぞれの基礎円の共通接線（作

用線）上で，それぞれの歯車の慣性モーメント I を基礎円半径 r の二乗で除した作用線上の換算質量

mi（=Ii/ri
2, i=1,2）からその質量の逆数の和の逆数を等価質量 M [=m1m2/(m1+m2)]とする．歯は弾性体で

あるので作用線方向の変位を考え，歯のばね剛性を ki，減衰項を Ci（i=1,2）とする．かみあいにおい

て歯は直列ばねとなるため，かみあい剛性 k [=k1k2/(k1+k2)]となる．式(6-1)のようなかみあいにおける

力学系では，その直列ばねの両端に換算質量が存在し，2 つの換算質量間の作用線上の距離を相対変

位 xとする．式(6-1)の Wは平均伝達力，F(t)は歯面誤差による起振力であり，式(6-2)~(6-4)にあるよう

にかみあい剛性 k(t)，起振力 F(t)，相対変位 xをそれぞれ静的および動的な成分に分解する． 

式(6-7)においてかみあい剛性起振力 fk(t)はかみあい剛性の変動による起振力である．図 4-5 のよう

に遊星歯車機構には内歯かみあいと外歯かみあいの異なるかみあい状態が混在し，かみあい周期の中

でプラネットギヤまわりのかみあい剛性が 3回不連続に変化する．本研究で扱う歯面誤差は歯面上の

わずかな誤差であることからかみあい剛性に影響を与えないものと仮定し，全ての実験条件において

かみあい剛性起振力 fk(t)は等しいものとした． 

一方，誤差起振力 fe(t, σ)は歯面誤差による起振力であり，久保らが歯面誤差を統計的に扱った研究

132)ではかみあうすべての組みあわせの中で最悪の誤差が大きく影響しているとある．本研究でも各か

みあい点における考えうるすべての組みあわせを統計的に扱い，歯面計測データをもとに最大かみあ

い歯面誤差の標準偏差 σを評価対象とした．このとき遊星歯車機構の中で各歯車が右歯面どうし，左

歯面どうしでかみあい，右歯面と左歯面がかみあうことがないことに留意し，最大かみあい歯面誤差

の標準偏差 σを全ての組みあわせで算出した． 

6.2.2 試験歯車の歯面精度 

歯面精度（歯形誤差 Fαと歯すじ誤差 Fβ）144)の計測結果の一例を図 6-1 にしめす．歯車対の組みあ

わせ数の増加（リングギヤ，サンギヤが同精度の場合 27通り，異なる精度の場合 81通り）と製作コ

スト（製作工程における品質管理，製品とデータの対応関係の管理コストの増大）の観点から，全条

件においてリングギヤとサンギヤを同一とし，プラネットギヤの歯面精度およびそのばらつきによる

ギヤノイズへの影響を評価するため，各ギヤは以下の通りの歯面精度とした． 

リングギヤが旧 JIS0 級程度，サンギヤが旧 JIS2 級程度，プラネットギヤは旧 JIS0 級（歯研仕上げ

の試作品），旧 JIS3 級（市販品より管理を強化して高精度化した歯切仕上げの試作品），旧 JIS6 級（市

販品）の 3種類（各計測結果例を図 6-2にしめす．）を用いた． 

プラネットギヤが 3個の D-PGTにおいて， 

1) 同一歯面精度の場合（例えば，旧 JIS0 級のみを 3個用いる場合は#000としめす） 

2) 異なる歯面精度を組みあわせた場合（例えば，旧 JIS3 級の中に 1個の旧 JIS0 級が混ざる場合は

#033としめす） 

について，プラネットギヤの歯面精度およびそのばらつきが D-PGT の振動騒音に与える影響につい

て考察をおこなった． 
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(a) Sun gear 

  

Profile

Tooth

24 16 9 1 Average Average 1 9 16 24

Lead

Tooth

24 16 9 1 Average Average 1 9 16 24

Profile error Fα

Lead error Fβ
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(b) Ring gear 

Fig.6-1 Tooth accuracies on ring gear and sun gear 



第 6章 

 

85 
 

 

 

 

 

(a) JIS0 
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Lead
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(b) JIS3 
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(c) JIS6 

Fig.6-2 Tooth accuracies on planet gear 
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6.3 完全無響室における音響計測 

音響のなかでも騒音に関しては騒音規制法をはじめとして法律でその計測方法が規定されている

145)．自動車などの環境音が存在する場合にはその環境ごと計測し，人の聴覚特性によるマスキングな

どを考慮する必要がある．しかし，本研究でおこなっている研究では，実験室の環境音や暗騒音のた

めにギヤ音とそれ以外のノイズを切りわけることが困難で，再現性を確保できないばかりかギヤ音の

評価すらおこなえない場合がある．そこで，再現性を確保するために暗騒音を除去しつつ，環境音と

ギヤ音を切りわけるために無響室で音響計測をおこなった．使用した無響室の特性，計測条件および

計測の様子を図 6-4にしめす．大前提として，本完全無響室で保障されている周波数帯（125~4000 Hz）

のみを扱うこととする． 

本研究では聴覚特性に基づく定常騒音としてギヤ音を評価するために，Aフィルター（人の聴覚特

性を反映したフィルター），Slow特性（時定数 1s）とし，騒音規制法に則り遊星歯車機構中心軸から

鉛直 1.2m上で騒音計（LA-1210, Ono- Sokki製）を用いて計測をおこなった．ここで，機構の最大半

径 Rr [mm]が 1.2mに対して十分小さい（Rr << 1.2m）ことから各移動点音源から計測位置への到達時

間の差が無視でき，公転による移動点音源の周速 v [m/s]が音速 u [m/s]に比べて十分に小さい（v << u）

ことからドップラー効果の影響が無視できる．定常駆動時に正負転ともに 10秒間の計測をおこない，

計測後に別でモータ騒音のみを計測したデータを暗騒音として減算する（モータ音を取り除く）こと

でギヤ音をその他の騒音から切りわけたのち，オクターブ解析（1/3オクターブバンドパスフィルタ）

をおこなった． 

 

Fig.6-4 Sound measurement in the full anechoic chamber 

Sound level 
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center of PGT

PGT test 
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Size: 3.6×4.4×3.35 m
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Sound insulation properties:

91dB (500Hz)

Reverse square properties 

guarantee band: 125 – 4,000Hz

Filter: A filter

Fast/Slow: Slow

Output: AC out

Window function: 

1/3 octave
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音響の周波数解析には FFT 解析（定幅解析）とオクターブ解析（定比幅解析）があるが，一般にそ

の用途は異なる．FFT 解析は有限データの積和演算で問題となる周波数を明らかにする解析である．

歯車に対する従来の音響解析 146)で用いられ，音響データをもとに歯車で問題となる周波数とその原

因の探索を目的として用いられている．一方で，オクターブ解析は時間応答の重畳積分で聴覚特性を

考慮する振動騒音評価に適している． 

本研究では騒音の音源およびその周波数があらかじめ明確であり，聴覚特性に基づく騒音評価を主

目的としている．ゆえに既知の歯車から放出される音響が聴覚特性を考慮してどのように聞こえるか

を評価するために周波数解析にはオクターブ解析を用いることとした．また，林 147)-152)らのように統

計的な手法を用いることなく音圧レベルを推定することできるが，遊星歯車機構では不明確ないくつ

かの原因が作用しているため，各条件において 0.5秒ごとの 20個の平均値（とその標準偏差）から音

圧レベルを定めた． 

6.4 キャリア固定時の音響計測結果および考察 

公転による遠心力などの影響をなくすためにキャリアを固定しリングギヤ入力，サンギヤ出力とし

た．リングギヤの回転数は 400min-1一定で，サンギヤの反トルクは 0.1 Nm 一定とした．かみあい周

波数 fz=400Hzであり，オクターブ解析では 200 Hz（かみあい周波数よりも下の周波数域）, 400 Hz（か

みあい周波数）, 800Hz（かみあい周波数 2次成分およびかみあいの変動成分）を解析した． 

6.4.1 同じ歯面精度の歯車のみを用いた場合 

本節では旧 JIS0 級，旧 JIS3 級，旧 JIS6 級のそれぞれのみで構成される場合のみを扱い，リングギ

ヤとサンギヤの歯面精度を変更しない場合にプラネットギヤの歯面精度が音響に及ぼす影響を考察

する．前述のとおりプラネットギヤが np=3 個の遊星歯車機構を用いており，次節で異なる歯面精度

の組みあわせをおこなうため，本節で扱う組みあわせをそれぞれ#000, #333, #666とする． 

音響計測をおこない，オクターブ解析をした結果を図 6-5 にしめす．図 6-5 よりすべての周波数狭

帯域，総音圧においても歯面精度が悪い（歯面誤差が大きい）方が音圧レベルが高くなっていること

がわかる．これは飯田の結果 153)とも一致する．式(6-7)においてかみあい剛性起振力 fk は一定とした

が，歯面精度が悪くなることで誤差起振力 feのマグニチュードが大きくなり，その誤差成分のばらつ

きによって相殺後の残差が大きくなるために歯車箱の振動が大きくなり音圧レベルが大きくなった

と考えられる． 

また，歯面精度を変更することによる音圧レベルの削減量を比較すると，旧 JIS6 級から旧 JIS3 級

へ変更する方が旧 JIS3 級から旧 JIS0 級へ変更するよりも有効であるといえる．かみあい周波数の

400Hz 狭帯域において旧 JIS6 級から旧 JIS3 級では約 5dB，旧 JIS3 級から旧 JIS3 級から旧 JIS0 級で

は約 2dB 削減されている．市販品の旧 JIS6 級がどのように製造されたか定かでないが，旧 JIS3 級は

歯切仕上げ，旧 JIS0 級が歯研仕上げであることを鑑みるとコスト面からも旧 JIS3 級程度で音圧レベ

ル削減効果は十分であるように考えられる． 
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Fig.6-5 Comparison among different tooth precisions 

6.4.2 異なる歯面精度の歯車を組みあわせた場合 

本節では，異なる歯面精度のプラネットギヤを組みあわせた場合を扱う．組みあわせには以下の 3

通りが考えられる．前節で扱った同精度の組みあわせを基本とし，3 個のプラネットギヤのうち 1 個

の精度を変えることで以下の 9種の組みあわせとした． 

A) 中精度歯車（旧 JIS3 級）に異なる精度の歯車を組みあわせる場合（#033, #333, #336） 

B) 低精度歯車（旧 JIS6 級）に異なる精度の歯車を組みあわせる場合（#066, #366, #666） 

C) 高精度歯車（旧 JIS0 級）に異なる精度の歯車を組みあわせる場合（#000, #003, #006） 

中精度の歯車（旧 JIS3 級）に異なる精度の歯車を組みあわせる場合の結果を図 6-6にしめす．いず

れの狭帯域および総音圧において異なる歯面精度が混じることで音圧レベルが上がることがわかる．

組みあわされる歯車の精度が旧 JIS3 級に対して良い場合であれ悪い場合であれともに約 12dB ほど

（400Hz狭帯域）音圧レベルが上昇している．同様に低精度歯車（旧 JIS6 級）に異なる精度の歯車を

組みあわせる場合の結果を図 6-7に，高精度歯車（旧 JIS0 級）に異なる精度の歯車を組みあわせる場

合の結果を図 6-8にしめす． 

図 6-6 から図 6-8 のいずれの場合においても，同精度の組みあわせの音圧レベルが最も低く，精度

が離れるにつれて音圧レベルが上がることがわかる．前節 6.4.1 からも誤差起振力 fe は歯面精度によ

って異なることがわかる．森川 53)および下記の式(6-8)がしめすように，リングギヤ側，サンギヤ側の

それぞれで複数のプラネットギヤ間のかみあい起振力が相殺されることから，歯面精度の異なるプラ

ネットギヤが組みあわさる，つまりマグニチュードの異なる誤差起振力 feを発生させる歯車が混ざる

ことによって相殺後の残差が大きくなるために歯車箱の振動が大きくなり，音圧レベルが上昇した． 

𝐹 = ∑ {𝑓𝑘𝑖(𝑡) + 𝑓𝑒𝑖(𝑡, 𝜎)}
𝑛𝑝
𝑖=1

≒ ∑ 𝑓𝑒𝑖(𝑡, 𝜎)
𝑛𝑝
𝑖=1

 (6-8) 

 したがって，D-PGT の振動騒音を抑制するためには同等の歯面精度のプラネットギヤのみを用いた

方がよく，かつ歯面精度のいい歯車を用いる方が望ましいことがわかる． 
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Fig.6-6 Comparison in middle tooth precision 

 

Fig.6-7 Comparison in lower tooth precision 

 

Fig.6-8 Comparison in higher tooth precision 
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6.4.3 統計的な誤差の伝播論と誤差のばらつきによる評価 

前節までのオクターブ解析による定性的な評価を踏まえ，本節では定量評価として歯面誤差のばら

つきによって評価をおこなう．歯面誤差のデータには歯形誤差 Fαと歯すじ誤差 Fβがあるが，これら

の統計的な組みあわせを誤差の伝播論に基づき L2ノルムとして総合誤差 Eを定義する． 

𝐸 = √𝐹𝛼
2 + 𝐹𝛽

2 (6-15) 

各歯の総合誤差 Eを評価指標として前述のように最大かみあい歯面誤差の標準偏差を考える．例え

ば，サンギヤと i番目（i=1~np）のプラネットギヤ間の右歯面どうしの最大かみあい歯面誤差は ESPir= 

MAX{ESr}+MAX{EPir}と定義される．同様に i番目のプラネットギヤとサンギヤ間の左歯面，i番目の

プラネットギヤとリングギヤ間の右歯面，i 番目のプラネットギヤとリングギヤ間の左歯面に関して

も最大かみあい歯面誤差が計算され，最大かみあい歯面誤差の標準偏差 σ [μm]は{ ESPir, ESPil, ERPir, ERPil 

(i=1~3)}から算出される．ここで，遊星歯車機構において右歯面と左歯面がかみあうことはありえな

い一方，駆動状態に応じて右歯面かみあいと左歯面かみあいの両方が存在しうる． 

次に，図 6-5から 6-8において歯面精度の組みあわせの影響で音圧レベルが変化することがわかり，

D-PGT の振動騒音を抑制するためには同等の歯面精度のプラネットギヤのみを用いた方がよく，かつ歯面

精度のいい歯車を用いる方が望ましいことがわかった．次に，3.2.3節，図 3-4, 3-5の無線式対向加速度

ピックアップによって計測されたかみあい周波数 1次成分の合成加速度から，最大かみあい歯面誤差

の標準偏差による振動への影響を考察する．最大かみあい歯面誤差の標準偏差とキャリア上で計測さ

れた合成加速度の関係を図 6-9 にしめす．図 6-9 より，多少の外れ値が存在するものの，合成加速度

が最大かみあい歯面誤差の標準偏差と比例関係にあることがわかる．つまり，式(6-8)にしめすとおり，

歯面精度がばらつくとかみあい起振力のマグニチュードがばらつき，かみあい起振力の相殺効果が薄

れることで歯車箱の振動が増加する． 

次に，最大かみあい歯面誤差の標準偏差を横軸に，図 6-5 から 6-8 のオクターブ解析の結果からか

みあい周波数 400Hz狭帯域の音圧レベルおよび総音圧の音圧レベルを縦軸にとり，試算による音圧レ

ベルと比較した結果を図 6-10 にしめす．図 6-10 より総音圧の音圧レベルは標準偏差 σ に比例して大

きくなることがわかる．一方，かみあい周波数における音圧レベルは同じ精度のプラネットギヤを組

みあわせた場合に抑えられ，異なる精度のプラネットギヤが混ざることで標準偏差 σに関わらず 10dB

程度上昇する（50dB(A)前後）ことがわかる． 

したがって，歯面精度の異なるプラネットギヤを組みあわせ歯面精度がばらつくことで，振動の増

加にともなって音圧も増加し，かみあい音の音圧レベルが増加するといえる．このことから，遊星歯

車機構のような複雑なシステムでは前述の仮定のように，振動モードに依存した音響放射ではなく振

動に比例したある音響放射率の音響放射であるといえる．また，図 6-10より遊星歯車機構の音圧レベ

ルを抑制するうえで，かみあい周波数と総音圧それぞれに関して以下のことがわかる． 

A) かみあい周波数における音圧レベルを下げる場合，異なる精度の歯車の組みあわせは好ましく

ない．高い精度の歯車を用いることで音圧レベルは低下するが，低い精度の歯車を用いたから

といって複数あるうちの一つの精度を改善しても意味がなく，品質管理の面からも同じ精度を

保つことが望ましい．リングギヤとサンギヤの歯面精度を変更しない場合，旧 JIS6 級から旧
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JIS3 級へ改善するのは大きな効果がある一方，歯切仕上げの旧 JIS3 級から歯研仕上げの旧 JIS0

級へ変更するのは効果的ではない． 

B) 総音圧は試算・実験値ともに最大かみあい歯面誤差の標準偏差に比例していることから標準偏

差に上限値を設けることが有効である．おおよその目安として本研究で用いたモジュール 1 の

平歯車では最大かみあい歯面誤差の標準偏差 3μm未満が妥当であると考えられる．試算におい

ても位相差を持つ音響が相殺しあうことが確認されたため，点音源である各かみあい点から放

射される音響エネルギーが近いことが総音圧を抑制するうえで望ましい． 

A)の歯面精度の等級変更の影響に関して，図 6-10 の結果から遊星歯車機構の音響は最大かみあい歯

面誤差の標準偏差に比例していることから，歯面精度の変更による影響を最大かみあい歯面誤差の標

準偏差の削減量によって比較する．旧 JIS6 級から旧 JIS3 級では 1.6μm，旧 JIS3 級から旧 JIS0 級では

1.0μmとなり，旧 JIS6 級から旧 JIS3 級への変更は旧 JIS3 級から旧 JIS0 級への変更の 1.6 倍程度効果

があるいえる．JIS の等級から各歯面精度のバラつきが 5%と仮定して歯面精度の等級変更による影響

を試算すると，表 2-1にしめす歯車諸元では旧 JIS6 級から旧 JIS3 級では 2.8μm，旧 JIS3 級から旧 JIS0

級では 0.9μmとなり，同様に 3倍程度の効果がみられる． 

また，モジュールはそのままに歯幅を倍の 20mmとした場合，旧 JIS6 級から旧 JIS3 級では 2.7μm，

旧 JIS3 級から旧 JIS0 級では 1.1μmとなり 2.5倍程度の効果が，歯幅をそのままにモジュールを 3mm

にした場合（モジュール 2mmは本諸元と同じ基準であるため），旧 JIS6 級から旧 JIS3 級では 3.2μm，

旧 JIS3 級から旧 JIS0 級では 1.1μmとなり 2.9 倍程度の効果，モジュールを 3mm，歯幅を 20mmにし

た場合，旧 JIS6 級から旧 JIS3 級では 3.1μm，旧 JIS3 級から旧 JIS0 級では 1.3μmとなり 2.4倍程度の

効果が見込まれ，旧 JIS6級から旧 JIS3 級へ改善するのは大きな効果がある一方，歯切仕上げの旧 JIS3

級から歯研仕上げの旧 JIS0 級へ変更しても効果が少ないと考える． 

 

Fig.6-9 Tangential acceleration at carrier fixed 
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Fig.6-10 Standard deviation and sound pressure level 

6.5 一般的な差動駆動状態における音響計測結果および考察 

前節までは，遊星運動による遠心力やコリオリ力の影響を無視するためにキャリアを固定して実

験・考察をおこなってきた．しかし，本研究で扱っている D-PGT ではキャリアも回転する一般的な

差動駆動状態を検討する必要がある．そこで本節では，前節までのかみあい周波数 fz=400Hzは一定と

し，リングギヤの回転方向が反転しない駆動条件でキャリアを回転させ（Nc= 2, 200min-1），キャリア

の回転による合成加速度およびかみあい音の音圧レベルへの影響を考察した． 

6.5.1 キャリアの回転によるかみあい音への影響 

ここで，キャリアの回転による影響を考察する前に，ある要素が固定された閉回路と差動機構でも

あるすべての要素が回転している開回路の違いをトルク計測結果から考察する．一般に D-PGT の開

回路の駆動状態はスター型と剛体回転型の線形的な重ねあわせとされており，その通説が D-PGT の

常識とされている．図 6-11 に 3.2.3 節にあるトルク計で計測されたトルクの平均値をしめす．トルク

計測では上記の駆動条件ではなく，キャリアの回転数 Ncを-800～800min-1とし，リングギヤ固定のプ

ラネット型，キャリア固定のスター型，サンギヤ固定のソーラ型を含むが，本節の条件ではかみあい

周波数 fz=400Hz 一定としていることからプラネットギヤが自転しない剛体回転型を含まない．図 6-

11 においてリングギヤ出力であることからリングギヤのトルク Tr はほぼ一定である一方，入力軸で

あるキャリア及びサンギヤのトルク Tc および Tsはキャリアの回転に比例していることがわかる．そ

の一方で，ある要素が固定されている閉回路であるプラネット型，スター型およびソーラ型において

計測されたいずれのトルクも傾向から外れていることがわかる．一般的に考えられているように開回

路が閉回路の線形的な重ねあわせであるならば，プラネット型，スター型およびソーラ型において計

測されたトルクは開回路のトルクの延長線上に存在すると考えられる．第 2章で求めたように一般的
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な回転数の関係性および速度分布は閉回路の線形的な重ねあわせで求められるが，トルクの傾向に見

られるように閉回路の駆動状態は力学的に特殊な状態であることがわかり，開回路の駆動状態はその

線形的な重ねあわせでは表現できないことがわかる． 

 

Fig.6-11 Torque comparison among driving conditions 

#000 においてキャリアを回転させた時のオクターブ解析の結果を図 6-12 にしめす．図 6-12 より，

キャリアの回転数の上昇にともなって音圧レベルが大きくなることがわかる．キャリアの回転数が極

低速（Nc=2min-1）であってもすべての周波数狭帯域において音圧レベルが 10dB(A)以上も上昇してい

ることから，キャリアが回転したことで等価的な支持剛性が低下，各種誤差によって加振されて音圧

レベルが上昇したと考えられる． 

 

Fig.6-12 Octave analysis on the influence of carrier rotation (#000) 
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次に，図 6-10 と同様に，キャリアを回転させた時のかみあい周波数 fz における音圧レベルを最大

かみあい歯面誤差の標準偏差で整理した結果を図 6-13 にしめす．図 6-12 と同様に各標準偏差におい

てキャリアの回転数に比例して音圧レベルが上昇するとともに，図 6-10 と同様に最大かみあい歯面

誤差の標準偏差に比例して音圧レベルが上昇している．つまり，歯面誤差のバラつきが大きい D-PGT

では式(6-8)のかみあい起振力の相殺効果の低減に加えて等価支持剛性の低下によって振動騒音が増

加することが予想される． 

したがって，公転成分を有する一般的な駆動状態では，歯面精度のばらつきに加え D-PGT に存在

する各種誤差の影響を受ける一方，歯面誤差の標準偏差を抑制することで D-PGT の一般的な駆動状

態の振動騒音を抑制することが可能であることがわかる． 

 

Fig.6-13 Relation between standard deviation and sound pressure level on carrier rotation 

6.5.2 かみあい周波数によるかみあい音への影響 

前節では D-PGT の一般的な駆動状態において，かみあい起振力の相殺効果と等価支持剛性の関係

から振動騒音が増加することがわかった．そこで最後に，D-PGT の一般的な駆動状態における振動騒

音の抑制に関して考察をおこなう．かみあい周波数を変化させ，歯面精度のばらつきによる加速度お

よび音圧レベルへの影響を考察する．かみあい周波数は 6.5.1 節までの fz=400Hz を中心に 50Hz ごと

に fz=300, 350, 400, 450, 500Hzの 5水準とし，キャリアが回転している状態（Nc=200 min-1）とした．

本節でも図 3-4にしめす無線式対向加速度ピックアップによってキャリア上の加速度を計測し，図 6-

4 にしめす完全無響室で音響測定をおこない，合成加速度とかみあい周波数 fzにおける音圧レベルと

の関係性に着目することとした． 

かみあい周波数 fzとキャリア上の合成加速度および音圧レベルとの関係を図 6-14 にしめす．図 6-

14 では図 6-10を参考に，最大かみあい歯面誤差の標準偏差 3μm以下（σ≤ 3μm）および 3μm超（3μm 

<σ）でキャリア上の合成加速度および音圧レベルを分類し，平均値と標準偏差をしめした． 
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図 6-14(a)より最大かみあい歯面誤差の標準偏差を抑制することで，前節同様にキャリア上の合成加

速度の平均値および標準偏差が抑制され，遊星歯車機構の振動が抑制されることがわかる．変動係数

CV は最大かみあい歯面誤差の標準偏差に関係なく 0.6 で，歯面精度がばらつくことでいずれのかみ

あい周波数においても合成加速度がおよそ 8dB上昇することがわかった．また，図 3-4 の通りキャリ

ア上で加速度を計測しており，キャリアの回転数 Ncは 200min-1一定であるが，合成加速度の RMS値

はかみあい周波数の増加にともなってわずかに上昇している． 

図 6-14(b)より，かみあい周波数 fzにおけるかみあい音の音圧レベルの平均値は，前述のとおり最大

かみあい歯面誤差の標準偏差の抑制により抑制されていることがわかる．また，かみあい音の音圧レ

ベルの平均値は A フィルターの特性の通りかみあい周波数に比例している．A フィルターの補正

（300Hz で-7dB 程度，500Hz で-4dB 程度）を外すと音圧レベルの傾きは図 6-14(a)の傾きとほぼ一致

することから，計測結果は妥当であると考えられる． 

さらに，音圧レベルの標準偏差は最大かみあい歯面誤差の標準偏差 3μm 超（3μm <σ）のとき 3μm

以下（σ≤ 3μm）のおよそ 1.5倍となっており（変動係数 CV がそれぞれ 0.3および 0.2），図 6-10にし

めすようにかみあい音圧が最大かみあい歯面誤差の標準偏差の影響を受けて変化することがわかる．

前節同様に，歯面精度の異なるプラネットギヤを組みあわせたことで各かみあいにより生じる誤差起

振力 fe(t, σ)が大きくなり，その相互の相殺効果が減少して合成起振力・音圧レベルともに増大してい

ると考えられる． 

したがって，キャリアが回転する D-PGT の一般的な駆動状態において，プラネットギヤの歯面精

度および公差を管理し，誤差の伝播論から最大かみあい歯面誤差の標準偏差を抑制することで，合成

加速度，かみあい音の音圧レベルともに抑制することが可能であり，D-PGT の振動騒音特性を改善で

きることが判明した． 
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(b) Meshing frequency and mean sound pressure level 

Fig. 6-14 Relation between meshing frequency and mean acceleration, sound pressure level at fz 

6.5 結   言 

本章では，遊星歯車機構において複数個存在するプラネットギヤの歯面精度の組みあわせによる音

響への影響について，完全無響室において音響を測定し，ヒトの聴覚特性に基づきギヤ音の考察をお

こなった．以下に得られた結言をしめす． 

1) 異なる歯面精度のプラネットギヤを組みあわせると，誤差によって励起されるかみあい起振力の

マグニチュードが異なることによりプラネットギヤ間の相殺後の残差が大きくなり，歯面精度が

ばらつくほど差動遊星歯車機構の歯車箱の振動が増加，ギヤ音の音圧レベルも上昇する． 

2) かみあい周波数におけるギヤ音の音圧レベルを下げる場合，異なる精度の歯車の組みあわせは効

果的でない．高い精度の歯車を用いることで音圧レベルは下がるが，低い精度の歯車を用いた場

合でも同じ精度を保つことが望ましい． 

3) 総音圧は試算・実験値ともに最大かみあい歯面誤差の標準偏差に比例していることから標準偏差

に上限値を設けることが有効であると考えられる．おおよその目安として，モジュール 1の平歯

車の場合，最大かみあい歯面誤差の標準偏差 3μm未満が妥当であると考えられる．モジュールや

歯型の変更により精度の幅が異なることから最大かみあい歯面誤差の標準偏差の上限値も変わ

ると考えられる． 

4) キャリアが回転する差動遊星歯車機構の一般的な駆動状態において，プラネットギヤの歯面精度

および公差を管理し，誤差の伝播論から最大かみあい歯面誤差の標準偏差を抑制することで，合

成加速度，ギヤ音の音圧レベルともに抑制でき，差動遊星歯車機構の振動騒音特性を改善できる

ことがわかった． 
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第 7 章 結  論 

本章では，本研究の結論としてこれまで述べてきた各章の結言の要点をまとめ，本研究によって得

られた成果を明確にしたうえで，本研究を通して明らかとなった今後の課題と展望について述べる． 

7.1 本研究の成果 

本論文では，今後社会のニーズによって普及していくと考えられるヒトと協業するロボットやパワ

ーアシスト機構などで重要な機械要素となる，差動遊星歯車機構（以降 D-PGT）の駆動特性の解明を

目的に研究をおこなった．軽負荷な回転伝達系としての D-PGT を扱い，座標系や記号の定義と試験

機の開発，より簡便で正確なモデリング手法の提案，ハイスピードカメラを用いたモニタリングによ

る過渡応答性の観察と計測，ばらつく歯面精度の振動騒音への影響の解析をおこなった．以下に，総

括として第 2章から第 6章における内容と得られた成果を述べる． 

 第 2 章では，D-PGT を議論するうえで必要となる座標系や記号を定義し，差動を有さない従来の

PGT の場合も含め D-PGT の駆動状態の一般化を試み，プラネットギヤの運動から評価指標としての

瞬間中心とセントロードに着目する手法を提案した．駆動状態の体系的な一般化のためには回転方向

の正負を定義する必要があり，プラネットギヤの公転に対する自転の比である自公転角速度比を導入

した．その結果，自転と公転の速度分布の重ねあわせからプラネットギヤの瞬間中心を導けることよ

り，その瞬間中心が自公転角速度比の関数として導出されることをしめした．また，自転軸まわりお

よび公転軸まわりで生じる μrad 単位の伝達誤差に起因して瞬間中心およびその軌跡が mm 単位で変

動することが理論および概算によって明らかとなり，「光てこ」のように拡大する手法として有用で，

逆問題として画像解析から遊星歯車機構における伝達誤差を算出できることがわかった．本研究では

第 2章での定義をもとに考察を進めた． 

 第 3章では，D-PGTを高精度で高応答に制御・駆動させるための駆動試験機の設計開発をおこなっ

た．3軸を制御するための設計や各要素間の慣性モーメントの比率に着目し，PLC（Programmable Logic 

Controller）を用いて再現性の高い駆動が可能な試験機に関して考察をおこなった．差動機構としての

遊星歯車機構のニーズが広がりつつある一方で，遊星歯車機構の実験的研究において D-PGT を扱っ

た報告がほとんどないことから独自の駆動試験機を設計試作する必要があった．本章によって，FA

（Factory Automation）用の機器を用いることで，D-PGTの運動制御および動力の性能試験を遂行でき

る一般的なシステム構成が可能であることがわかり，リングギヤ，キャリアおよびサンギヤの 3軸を

回転させる場合，それらの軸はリングギヤおよびキャリアを中空として最も慣性モーメントの小さい

サンギヤを貫通させる必要があることが明らかとなった．また，ラグランジ方程式を基に D-PGT を

考察する手法も提案したことで自公転角速度比によってこれらの等価慣性モーメントが変化するこ

とがわかった．したがって，等価慣性モーメントは駆動状態に応じて変化するが，プラネットギヤの

運動に着目することで見通しよくそれらを評価できることも判明した．また，中空キャリアと中空リ

ングギヤの駆動試験機のプラネットギヤの公転運動を考慮していない幾何学的な慣性モーメントを

比較すると，最大の慣性モーメントであるリングギヤの中を最小の慣性モーメントのサンギヤを通す

構造が慣性モーメントのバランスも良く，駆動状態も過渡・定常ともに非常に安定していた．慣性モ

ーメント比に準じて 3D-CADを用いて設計したことで，オーバーシュート量で定義した応答性が最大
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で 40dB，過渡応答時に生じる振動現象の収束時間がおよそ 12dB，定常状態におけるトルクの変動量

が最大で 18dB，回転速度変動がおよそ 40dB改善された．その場合，系の駆動状態を保ったまま加速

運動などの過渡応答を入力してもオーバーシュートも少なく安定して駆動制御ができ，機構自体の評

価に適することがしめされた． 

 第 4 章では，第 3 章で設計した本研究で用いる D-PGT の周波数応答を明らかにするために，構成

要素がエネルギーの伝達によって結合されるシステムで統一的に捉えることが可能な Bond Graph を

用いた簡便で実用的なモデリングを提案した．従来の多自由度の複雑かつ厳密な連成運動の連立方程

式から得られた結果，試験機上のハンマリング試験から得られた結果，Bond Graphによって得られた

結果を比較し，Bond Graphによるモデリングに関して考察をおこなった．Bond Graphによるモデル化

によってプラネットギヤ，リングギヤ，サンギヤの多自由度の連成の関係の視覚化でき，現場の設計

技術者が動力システムの全体を理解するための有効な手段の一つとなることがわかった．非線形性を

有するプラネットギヤまわりのかみあい剛性を正確にモデリングしたことで，Bond Graphのモデルに

よる結果が実測による固有振動数，振動モードともに非常によく一致していた．従来の連成の運動方

程式では十分な精度で解析ができなかった高次回転モードなどに対しても高い精度で見落としなく

解析が可能である．したがって，Bond Graphを用いたことで，多自由度の連成の運動方程式では考慮

が難しい非線形要素である内歯かみあいと外歯かみあいにおけるかみあい剛性の時間変化，かみあい

減衰比を容易にモデルに組み込み，正確なシミュレーションをおこなう手法を構築できた． 

 第 5章では，第 4章で得られた非線形性を有するプラネットギヤまわりのかみあい剛性のモデリン

グの重要性から，プラネットギヤまわりのかみあい剛性による弾性変形や加工誤差・組立誤差などに

よって生じるかみあい伝達誤差に着目した．アクリル樹脂製の透明キャリアで D-PGT 内部を可視化

した新機構（U/2K-HV型）を開発，過渡応答時にプラネットギヤまわりのかみあい剛性の変動から生

じる現象をハイスピードカメラによるモーションキャプチャーによってとらえた．D-PGTにおけるか

みあいは係数励起型の非線形微分方程式であり，かつそれらの見かけの起振力がリングギヤとサンギ

ヤで位相も含めて異なることなどから解析だけではその運動の解明が難しく，特に起動や反転では不

感帯となるバックラッシの影響も加わるためさらにモデルが複雑になることから，ハイスピードカメ

ラを用いたモニタリングによる実観察が必要であった．まず，手書きの図式解法によって，自転と公

転の速度分布によって一義的に定まるプラネットギヤの瞬間中心が正しいことが明らかとなり，瞬間

中心を求めるにあたり図式解法が有効であることをしめしたうえで，ハイスピードモニタリングの自

動化と高精度化をおこなった．ハイスピードモニタリングから自動的に座標を検出するにあたり，照

明の光量やフレームレート，観測誤差などを詳細に検討する必要があり，検出された座標から瞬間中

心を算出する際にも計算誤差も考慮する必要があることがわかった．D-PGTの最も慣性モーメントが

大きい要素から小さい要素へ（慣性比が小）の回転伝達の過渡応答性がよく，慣性比の増大に従って

過渡応答性が悪化していく一方で，慣性比が大の回転伝達では，出力軸が遅れ，慣性比が減少しても

過渡応答性に大きな変化はないことが明らかとなった．さらに，瞬間中心の軌跡であるセントロード

の周期的な変動の片振幅から自転まわりおよび公転まわりの伝達誤差を逆解析することが可能であ

ることが判明した．本研究で扱った D-PGT の場合，自転まわりの伝達誤差 Δθpがおよそ 70μrad，公

転まわりの伝達誤差 Δθcがおよそ 100μrad であることがわかった．一般的な平歯車などの伝達誤差に

比べると大きな値ではあるが，地上に固定した絶対座標系から算出されたものと考えると妥当な値で

あることもわかった．また，自公転角速度比 γcp が正のとき自転まわりの伝達誤差 Δθp に対してわず
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かな負の傾きを有しているため，Δθp に対して片振幅が小さくなり解析しづらく，セントロードの片

振幅から回転伝達誤差を逆解析する際には自公転角速度比 γcp が負の駆動状態で解析するほうが望ま

しいことも判明した．また，プラネットギヤまわりの内歯かみあいと外歯かみあいのかみあい率や位

相が異なることによってプラネットギヤが断続的に運動し，その周期的な変動が動力伝達にも影響を

及ぼしていることがセントロードの変動周波数とトルクの周波数解析の比較によって明らかとなっ

た．さらに，D-PGTを増速機として用いる場合，出力軸が入力軸に遅れることによってプラネットギ

ヤの自転回転方向の反転が生じる．プラネットギヤが反転するとき，かみあい歯面の反転も生じ，バ

ックラッシなどの不感帯の影響を受けてプラネットギヤがフローティングで並進することが瞬間中

心により確認できた．ゆえに，増速機としての D-PGT の過渡応答性をさらに向上させるためにはバ

ックラッシの設定が重要であることも判明した．また，自公転角速度比 γcpが正のとき D-PGTを増減

速のいずれで用いる場合であっても，応答性にオーバーシュートを生じやすく，差動機構としての制

御特性の維持が難しいこともわかった．逆に，自公転角速度比 γcp が負のとき，オーバーシュートの

ない応答性をしめし，入出力軸間の変速比の増加と応答性の向上も両立しやすいことも判明した． 

 第 6章では，第 4章や第 5章で重要であったプラネットギヤまわりのかみあい剛性に加え，加工誤

差や組立誤差などの誤差成分のなかでも特にばらつく歯面精度を誤差の伝搬論に基づく検討を遂行

する一方，完全無響室内での駆動試験することでモータなどにより生じる暗騒音の影響を最小限に抑

えた音響測定も遂行し，D-PGT の駆動時に生じる振動騒音への影響を統計的に評価した．D-PGT に

存在する各種の誤差の影響を統計的に処理し，各かみあい点と計測機器との距離の影響を低減するた

めに音響測定による評価手法を用いた．リングギヤ，サンギヤ，プラネットギヤの全ての歯面精度と

公差を管理し，かみあい最大歯面誤差のばらつきの観点から D-PGT の振動騒音への影響に関する考

察をおこなった．異なる歯面精度のプラネットギヤを組みあわせると，誤差によって励起されるかみ

あい起振力のマグニチュードが異なることによりプラネットギヤ間の相殺後の残差が大きくなり，歯

面精度がばらつくほど D-PGT の歯車箱の振動が増加，ギヤ音の音圧レベルも上昇することがわかっ

た．また，かみあい周波数におけるギヤ音の音圧レベルを下げる場合，異なる精度の歯車の組みあわ

せは効果的ではなく，高い精度の歯車を用いることで音圧レベルは下がる一方，低い精度の歯車を用

いた場合でも同じ精度を保つことが望ましいことが明らかとなった．さらに，総音圧は試算・実験値

ともに最大かみあい歯面誤差の標準偏差に比例していることから標準偏差に上限値を設けることが

有効であることも判明した．モジュールや歯型の変更により精度の幅が異なることから最大かみあい

歯面誤差の標準偏差の上限値も変わると考えられるが，おおよその目安としてモジュール 1の平歯車

の場合，最大かみあい歯面誤差の標準偏差 3μm未満が妥当であることをしめした．キャリアが回転す

る D-PGT の一般的な駆動状態において，プラネットギヤの歯面精度および公差を管理し，誤差の伝

播論から最大かみあい歯面誤差の標準偏差を抑制することで，合成加速度，ギヤ音の音圧レベルとも

に抑制でき，D-PGTの振動騒音特性を改善できることがわかった． 

 以上より，D-PGTの駆動特性の解明を目的に，より簡便で正確なモデリング手法の提案，ハイスピ

ードモニタリングによる過渡応答性の観察と計測，ばらつく歯面精度の振動騒音への影響の解析を通

して，D-PGTの回転伝達系の機能面に対して実験をもとに体系的に指針をしめすことができた．本研

究の成果は，QCDSを考慮しつつ多様化する動力伝達機構へのニーズに対応し，システム全体の消費

エネルギーの削減，人との協業性の向上の両立に大きく寄与し，省エネルギー・省資源化という人類

に課せられた宿命において，社会の持続可能性に貢献できるものと期待される．  
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7.2 今後の課題と展望 

本研究において，今後の課題として主に 2個の問題が残されている．一方は研究そのものにおける

問題，そして他方は歯車を扱う研究を取り巻く環境の問題である． 

 本研究では，D-PGTを再現性高く駆動させるために，試験機を独自に設計開発し試作した．本試作

機による駆動では，非常に再現性が高いことから本研究の完結性に問題はないと考えられる一方，一

般的に遊星歯車機構で問題となる支持剛性や組みつけ誤差などの問題を一般化し解決できていない．

たとえば，第 3章で設計開発をおこなった試験機は水平方向に設置するもので，プラネットギヤの位

置によって回転中に重力の影響を受け加速度が変動する．重力方向の影響を確認するため，図 7-1に

しめすようにクレーンで試験機を吊り，2 か所の水準器で水平鉛直を担保しつつ駆動試験をおこなっ

た．駆動条件は 6.4.4節を参考に，かみあい周波数 400Hzでキャリアの回転数 Nc=200min-1（回転周波

数 1次：3.33Hz）とした．図 7-2にキャリアのトルクの時間波形と FFT解析の結果を，図 7-3にキャ

リア上の無線式対向加速度ピックアップの出力加算と差分で計測された円周方向および半径方向の

FFT 解析の結果をしめす．まず，図 7-2(a)から水平時と鉛直時のキャリアのトルクを比較すると，試

験機の方向性に関わらずキャリア一回転の間に 3組の変動があることがわかる．本研究ではプラネッ

トギヤ 3 個の D-PGT を扱っていることから，組みつけ誤差などの誤差により 3 つのプラネットギヤ

各々の位置関係からキャリア一回転中に 3 組の変動となってあらわれるものと考えられる．図 7-2(b)

より鉛直時には，水平時にある重力の影響による回転周波数 1次成分（3.33Hz）がない一方，かみあ

い周波数 1次成分が大きくなることがわかる．また，水平時と鉛直時でピークの立つ周波数が一致し

ていることから組みつけ誤差などの試験機特有の誤差が影響しているものと考えられる． 

 

Fig.7-1 Vertical experimental setup 

X
Y

Z
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Level

Level
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(a) Time domain for torque on carrier 

 

(b) Frequency domain for torque on carrier 

Fig.7-2 Comparison of torque on carrier between horizontal and vertical setup 

(Reliable frequency is less than 500Hz due to the frequency response of UTMⅡ 2Nm) 
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(a) FFT analysis for tangential acceleration 

 

(b) FFT analysis for radial acceleration 

Fig.7-3 FFT analysis for acceleration observed on carrier 

(Reliable frequency is less than 1000Hz due to the frequency response of FM transmitter) 
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また，図 7-3より水平時と鉛直時のキャリア上の円周方向および半径方向加速度の周波数成分を比

較すると，鉛直時には重力による加速度の変動が見られないことがわかる．水平時には特に半径方向

でキャリアの回転周波数 1 次（3.33Hz）に高いピークがみられるが，鉛直時にはピークが存在せず，

重力による影響がキャンセルされていると考えられる．図 7-2のトルクの時間波形および FFT解析で

は比較しづらかった重力の影響が，キャリア上に無線式対向加速度ピックアップを取り付けたことで

よく見えていることがわかる．図 7-3 では図 7-2(b)同様に鉛直時の方が水平時に比べかみあい周波数

一時成分が大きくなっており，D-PGTを鉛直にして回転させることによって重力の影響で変動するこ

となく安定して回転することから，パワーがかみあい周波数一時成分に集中すると考えられる．最後

に，図 7-3において水平・鉛直にかかわらず共通して存在するピークがいくつも見受けられ，試験機

特有の組みつけ誤差によるものと考えられる．以上，図 7-1のように重力方向を変えて重力の影響を

無視できるようにして比較したことで，試験機特有の組みつけ誤差の影響が明らかとなった． 

したがって，試験機特有の誤差が存在することで，必ずしも本研究によって D-PGT に関する完全

に一般化された知見を得られたとはいえない．本研究ではプラネットギヤの歯面精度は変更したが，

モジュールや歯数比，材質や重力方向などを変更することはしていないことから，あるひとつのケー

スを取り扱ったに過ぎない．本研究でも苦労したように，D-PGTでは基本的に連成問題であり，たと

えばリングギヤとサンギヤのかみあいなどを切りわけることができない．ゆえに，支持剛性や組みつ

け誤差，歯面精度やモジュール，歯数比や材質など，組みあわせ爆発を起こすだけでなく，因子の影

響を明確に切りわけて議論することが困難で，求められる D-PGT の性能に対して最適解を出すこと

や一般化した知見として設計指針などを体系化することは至難の業である．ニーズが多様化する社会

において，様々な用途に応じて D-PGT を最適化していくことは今後さらに必要とされる重大な課題

であると考えられる． 

また，第 5 章や第 6 章で扱ったように，ねじり剛性や支持剛性など D-PGT の歯車諸元以外のパラ

メータによる動特性への影響も明らかにする必要がある．第 5 章では慣性モーメントを変更したが，

固有振動数は慣性モーメントとねじり剛性の比によることから，慣性モーメントの変更にともなって

ねじり剛性も変更する必要がある．また，第 6章で扱ったように自動車業界の経験的知見として，「キ

ャリアの回転によるフローティング効果で誤差を吸収するため，キャリア固定はタブー」，「キャリア

の支持剛性はガチガチ，リングギヤの支持剛性はふわふわにしてリングギヤで誤差を吸収」などがあ

るが，Parkerが設計パラメータと固有振動数の関係を明らかにしている 66)以外，上記のような経験的

知見を実験的に証明し，理論的に説明した研究は存在しない．その点で本研究は，D-PGTの実験的な

基礎的研究として，誤差の影響も考慮しつつねじり剛性や支持剛性などの各種パラメータの駆動特性

への影響を明らかにできる価値がある． 

 さらに，本研究のように歯車を扱う研究を続けていくためには取り巻く環境に非常に深刻な問題が

ある．歯車工学のその歴史が長いだけにすでに務めを果たした感があり 154)，資本主義が支配するグ

ローバルな社会において目先の利益を追い求めている現代では，歯車は完成された技術とみなされ研

究開発に投資がなされていない．日本機械学会分科会（RC268）や歯車技術研究会で危惧されている

ように，近年，歯車研究者の減少とともに歯車技術の衰退が懸念されている（図 7-4，7-5）155).動力伝

達装置は必要悪としてこれからも必要不可欠な機械要素であり，企業各社が短期的な視点で目の前の

利益を追求するために放棄できる分野ではない．にもかかわらず，AIなどの最新技術の台頭により歯

車業界の将来を担う研究者が育たない環境となっている． 
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Fig.7-4 Distribution of researchers of gears 

 

Fig.7-5 Estimation of the number of researchers of gears 

その点では本研究は，世界の中でも D-PGT に関して実験を基本として学術的観点から扱った稀有

な研究であり，これからさらに多様化する世界のニーズに応えることのできる可能性を秘めた研究で

ある．化石燃料の枯渇にともなって 2030 年にはハイブリッド自動車が自動車市場の半分を占めると

いわれており，D-PGTは少なくとも百兆円規模の影響をもつと考えられる．自動車だけでなくロボッ

トやパワーアシスト機構など様々な用途で使われることから，その影響は全体で数百兆円規模になる

と予想される．歯車の研究者が減少する中で，本研究を次の世代へ引継ぎ，現代のニーズにあってい

ないと批判を受けても着実に継続させることが，将来にとって非常に重要である．歯車の研究者が激

減する中で，20~30 年後，世界が必要悪としての動力伝達装置の重要性に気づいたとき，私を含め本

研究に関わった者たちが真価を発揮し，世界にとって重要な役割を果たすことを心から願っている． 
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