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第１章 序論 

1･1 本研究の背景 

1･1･1  カーボンニュートラルへの対応 

 近年重視されるカーボンニュートラルへの貢献を考えると，歯車屋は歯車の小型化

によるエネルギーロス削減が責務である． 

 カーボンニュートラルとは温室効果ガスの排出を全体としてゼロにする 1.1)，つまり二

酸化炭素をはじめとする温室効果ガスの人為的な排出量から，植林，森林管理などに

よる人為的な吸収量を差し引いて合計を実質的にゼロにすることを意味している．日

本では 2020年 10月の臨時国会において菅元総理が「2050年カーボンニュートラル」

を宣言し「2050 年カーボンニュートラルに伴うグリーン成長戦略」を策定，2021 年 4 月

には 2030年の温室効果ガス削減目標として 2013年度から 46%削減することを目指し，

さらに 50%の高みに向けて挑戦を続けるとの方針も示された 1.2)．世界を見渡すと，図

1-1 に示すように世界各国でカーボンニュートラル宣言がなされており，例を挙げると，

アメリカではバイデン大統領が「2050年カーボンニュートラル」を宣言し2兆ドルの予算

を組みクリーンエネルギーへの投資を進めており，中国でも 2020 年国連総会にて習

国家主席が「2050 年カーボンニュートラル」を宣言，そして EU においても 2019 年に

「欧州グリーン・ディール」と呼ばれる行動計画を打ち出し，取り組みを進めている 1.3)． 

 

The countries expressing carbon neutral by 2050 (144 countries including Japan)

The countries expressing carbon neutral by 2060

The countries expressing carbon neutral by 2070
 

Source: METI in Japan   

Fig. 1-1 Countries and regions that have declared carbon neutrality untill 2021/11/9 1.4) 
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そもそも，カーボンニュートラルが叫ばれる要因である温室効果ガスは人為的な化

石燃料の使用が原因であり，図 1-2 から見てとれるように 1750 年の産業革命以降の

人間による活動が地球温暖化の効果をもたらしている可能性がきわめて高いことが示

されている 1.5)．歴史を振り返ると，人類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非力な人類が大きな木や石といった自然の重量物を運

ぶなどを目的に，人力や畜力および水力を動力源として各種の機械（装置）へと発展

1.6)し，産業革命を起こし機械製品のあふれる現代へとつながっている．つまりは人類

の進化が産業革命を起こし我々の生活を豊かにしてきたが，一方で温室効果ガスの

排出による地球温暖化を起こしてしまった．これに対応することは我々人類の責務と考

える． 

 

Observation point in Antarctica

 

Source: IPCC 1995   

Fig. 1-2 Transition of carbon dioxide concentration1.7) 
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1･1･2  自動車産業におけるカーボンニュートラル対応と歯車への

要求 

 自動車産業において，1985 年にドイツのゴットリープ・ダイムラーとカール・ベンツが

ガソリンをエネルギー源とする内燃機関を搭載した自動車を開発し，現代においても

ガソリンをエネルギー源として利用した内燃機関が主流となっている．しかし，現代に

おける内燃機関から排出される排気ガスはその約 99%を CO2が占めており地球温暖

化に寄与している 1.8)．その対応として，2021年に開催された第 26回国連気候変動枠

組み条約締約国会議（COP26）では、自動車分野に関しては「世界のすべての新車販

売について、主要市場で 2035 年までに、世界全体では 2040 年までに、電気自動車

（EV）等、二酸化炭素を排出しないゼロエミッション車とすることを目指す」という共同

声明が発表された．日本は政府として署名しなかったが，2021 年に経済産業省資源

エネルギー庁は表 1-1 に示す次世代自動車の普及目標として内燃機関のみで走行

する従来車に代わるハイブリッド車や電気自動車などの割合を 2030 年までに 50～

70%に上げるとの目標を示している 1.9)．  

歯車においては自動車の駆動源の電動化，つまりはモータ内部における高効率化

に貢献する手段はほぼ無いと考える．一方で，モータの省エネルギー駆動の観点で

は加減速駆動時において効率が最大となる回転角速度およびトルクの最適軌道の導

出の研究なども行われており，自動車が電動化してきても駆動力を伝達する歯車は残

ると思われる 1.10)．ガソリン車において自動車の走行やエアコンなどの装備品に使われ

るエネルギーは給油したガソリンに対して 15%程度と試算され，このエネルギーロスの 

 

Table. 1-1 Transition of carbon dioxide concentration 

Year 2019 (New car sales) Year 2030

Conventional car 60.8% (2.61 mil. cars) 30~50%

Next generation car 39.2% (1.69 mil.  cars) 50~70%

Hybrid 34.2% (1.47 mil. cars) 30~40%

Battery-powerd 0.49% (21 thou. cars)

Plug-in hybrid 0.41% (18 thou. cars)

Fuel cell 0.02% (0.7 thou. cars) ~3%

Clean diesel 4.1% (175 thou. cars) 5~10%

( New car sales are 4.30mil. cars in 2019 )

20~30%
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うち 5.6%が駆動系損失と試算 1.11)されており，歯車の損失が影響しているものと考えら

れる．したがって歯車においても，わずかながらではあるが，エネルギーロス削減を求

められてくるのは必然となる． 

 

1･1･3  自動車の駆動系歯車 

歯車はその機能を考えると自動車，ひいては機械製品において１部品でしかなく，

単体では役に立たないが，特に重要な部品である．この考えは創立 120年を超える機

械学会のシンボルマークが歯車をモチーフとしており創立当初から歯車が機械の象

徴として見られていた証とも想像されている 1.12)ことからも間違ってはいないであろう．

自動車においては歯車を搭載していない自動車は無いといっても過言ではない．前

節で記したように電気をエネルギー源としたモータ駆動の自動車に置換されていくこと

でトランスミッションが淘汰され歯車の数量としては減るものの，自動車では要求される

駆動力と駆動用のモータ出力に乖離があることからギヤヘッド（Gear Head）型変速機

1.13~1.15)などが必要不可欠であり今後もニーズがなくなることはない． 

図 1-3には自動車用最終減速装置であるデファレンシャルユニットを示した．この構

造の歴史は古く，世界最初の自動車であるフランス陸軍の軍事技術者であるニコラ・

ジョゼフ・キュニョー（Nicolas-Joseph Cugnot）が 1769 年に製作した大砲牽引用の蒸

気自動車にもデファレンシャルユニットが搭載されている．進化はみられるものの， 根 

 

 

Hypoid gear

Input 

Output 

 

Source: Asano gear co.,ltd. 

Fig. 1-3 Differential unit 
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本的な機能性や構造は現代に通じており， 自動車でこの装置はエンジンから出力さ

れた回転運動の軸の方向を直角に曲げることでタイヤへ回転運動を伝達しており，後

輪で駆動するＦＲ車には必ず搭載されている． 近年のモータ駆動の自動車はモータ

軸から複数のハスバ歯車を介してタイヤ軸につなげる構造，つまりは各軸が平行なユ

ニットが多く市場投入されているが，軸が直交するデファレンシャルユニットを活用して

駆動力を得る構造の提案の報告も 1.16~1.19)もみられてきており，これから市場投入が期

待される．デファレンシャルギヤユニット内には駆動力を直角に伝える歯車として，ハイ

ポイドギヤやスパイラルベベルギヤと呼ばれる，歯すじが曲線となっている傘歯車が活

用される．これらはストレートベベルギヤ（すぐば傘歯車）と比べ，加工法が非常に複雑

になる一方でかみ合い率が高くトルクをなめらかに伝達することができるため好まれて

使われている． 

 

1･1･4  5 軸制御マシニングセンタによる歯車加工 

歯車の多くは専用加工機により製造されることが多いが，近年は多軸制御工作機械

と称される 5 軸制御マシニングセンタやターニングセンタなどの高速・高精度化の技

術が進み，さらにスカイビングカッタなど，従来多用されてきた工具以外を用いた歯車

製造の技術 1.20)も着目されてきている．またベベルギヤの製造において，多軸制御工

作機械とエンドミル工具の組み合わせによるベベルギヤの加工技術としてストレートベ

ベルギヤの加工例が報告 1.21)され，プラント等に用いられている単品生産を基本とした

大型（例えばモジュールm=20以上）のスパイラルベベルギヤの加工に導入した例 1.22)

などもみられる．さらに少量生産を基本としたモジュールm=5程度以上の中型スパイラ

ルベベルギヤの加工例 1.23)も報告されてきている．しかしながら，大量生産を基本とし

たモジュール m=4 以下の小型スパイラルベベルギヤにおけるそれらの取り組み例は

少ない．またこれらの研究は主に加工方法や加工精度に関する内容が中心である．

汎用の多軸制御工作機械を用いる生産方法は，スパイラルベベルギヤを加工する時

にフェイスミルやフェイスホブをつかった専用歯切り盤では制限されていた歯形修正に

ついての自由度があがり，さらに歯の周辺部における工具形状の制約が少なく自由な

形状創成ができるようになる．しかし，その利点を活用するためには設計および生産

技術の両面から体系的な研究が必要と考えられるが，それらの報告はほとんどなされ

ていないようである． 
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1･1･5  スパイラルベベルギヤの破損要因とリブ付きスパイラルベ

ベルギヤの発案 

従来のフェイスミルやフェイスホブ工具で歯切りされてきた小型のスパイラルベベル

ギヤでは，高負荷運転時に歯幅の大端部方向に実歯あたりが移動 1.24)して抜けが発

生することで強度の低下を招いていることが知られている．さらに直交軸系の歯車に

おいて，ハイポイドギヤに比べスパイラルベベルギヤはかみ合う時の歯面すべり速度

が小さく，設計要件としては歯面の面圧強度よりも歯元の曲げ強度の問題が大きいと

考えられる．一方で機械や建築の分野において構造物が曲げ破損することが懸念さ

れる場合，リブにより補強されることが多い．そこで，歯車においてもリブで補強してや

ればよいと考えた．この発想は平歯車やハスバ歯車などに代表される円筒歯車やスト

レートベベルギヤ，ハイポイドギヤ，スパイラルベベルギヤなどに代表される傘歯車に

おいても見られない．これは歯車加工が円筒歯車においても傘歯車においても加工

方法として，歯溝の端部に壁があるような構造は実現できないことに起因しているもの

と考える．しかし，5 軸制御マシニングセンタとボールエンドミル工具を組みあわせた

工法であれば製造可能である．したがって，5 軸制御マシニングセンタとボールエンド

ミル工具を組みあわせた歯車成形の工法の導入を前提とし，歯部の両端にリブをつけ

た新しい小型高強度スパイラルベベルギヤの開発に取り組んだ． 

 

1･2 本研究の構成 

本研究の構成は 7章構成となっており，その概要は以下に示すとおりである． 

第 1章は本研究の背景・目的として上記のとおりとし，下記に概要を示す． 

第 2 章は，提案するリブ付きスパイラルベベルギヤの開発の第一歩として，スパイラ

ルベベルギヤにリブを付与することのコンセプトを示し，1DCAE の手法に基づいた平

板モデルでのＦＥＭ解析を利用したリブ形状検討の方針を示す．そのうえで解析を実

際に遂行し歯の曲げ強度に対するリブの影響を考察し，リブ付きスパイラルベベルギ

ヤの最適化設計の指針について検討を遂行する．  

第3章は，スパイラルベベルギヤの特徴である歯すじに曲率を持つ，つまり曲がり歯

であることについて考慮し，曲がり歯の歯車においてリブが与える影響を考慮しておく

必要があると考え，1DCAEの手法に基づいた曲げ板モデルのFEM解析を遂行しリブ

が曲がり歯の歯元曲げ強度に与える影響を考察して，リブ形状の最適化設計の指針

を検討する． 
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第 4章は．3 章にてわかったリブ接続部での破損の可能性に着目し，リブ形状

を 2 章で示しリブの効果が十分に見込める三角形リブを歯幅端部に設置するこ

とを前提に，歯元およびリブ周辺の応力分布の解明に基づくリブサイズの決定

を目指し，1DCAEの手法に基づいたラック歯車形状の FEM モデルにより検討を

遂行する． 

第 5 章は，スパイラルベベルギヤが負荷により歯すじ方向に実歯当たりが移動する

ことで高荷重運転時に歯幅方向の端部への抜けが発生し強度低下を生じることが知

られていることを考慮し，歯当たり移動の要因である歯のたわみとの要素と合わせて発

生応力について検討する．そのために，4 章で用いた解析モデルを活用し，三角形リ

ブを歯幅端部に付与することを前提に，1DCAEの考え方を基にしたラック歯車形状の

FEMモデルにより解明した歯元とリブ周辺で生じる曲げ応力と歯のたわみの関係につ

いて検討を遂行した．そのうえで，三角形リブを付与したリブ付きピニオンを製造し，静

的負荷をかけたときに発生する応力を測定し，解析結果と対比することでリブの影響

について検討を遂行する． 

第 6章は，5章で扱った試作リブ付きピニオンをギヤとかみ合わせて駆動させ，その

時の歯元およびリブ周辺での発生応力を測定することでリブ付きスパイラルベベルギ

ヤ対の駆動状態におけるリブの影響について考察した． 

第 7 章は，以上の内容をまとめた本研究の結論を示したうえで，本研究の残された

課題を提起する． 
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第２章 リブ付きスパイラルベベルギヤのコンセプ

トと効果 

2･1 緒言 

  リブ付きスパイラルベベルギヤは従来にない歯車の構想である．そのため従来の

歯車強度の考え方などをそのまま適用することができないので，リブ付きスパイラルベ

ベルギヤに向けた新規の設計手法の確立が必要となる．リブの狙いは歯を補強するこ

とで，歯元曲げによる歯の折損を避ける，または疲労破壊の遅延を目指しているため，

リブによる歯元曲げ応力への影響を検討しておく必要がある．歯元曲げ応力などは歯

車諸元に大きく依存するため，リブの形状検討は歯車諸元と並行して検討する必要が

ある．しかしながら歯車諸元の検討は図面などもほぼない設計初期段階であることが

多いため，リブは図面のない段階からその形状の目星をつけておく必要がある．一方

で近年の電子機器の計算速度の発展は目覚ましいものがあり，製品開発においては

設計効率の向上のため CAE(Computer-Aided Engineering)での検討が必須となって

いる．そして更なる効率化のために，シンプルな CAE モデルをベースに開発プロジェ

クト全体を俯瞰して，設計の初期段階から見通し良く発展性を有する製品設計を遂行

する 1DCAE の手法が着目されてきている 2.1,2.2)． 

これらの考えを基に本章 2.3,2.4)では，提案するリブ付きスパイラルベベルギヤの開発

の第一歩として，スパイラルベベルギヤにリブを付与することのコンセプトを示し，

1DCAE の手法に基づき歯の曲げ強度に対するリブの影響を考察して，その最適化設

計の指針について検討する． 

 

2･2  提案する小型高強度スパイラルベベルギヤ 

2･2･1  機能性部品の等寿命設計に基づくリブ付きスパイラルベベ

ルギヤ 

まず一般的なリブの観点から考えると，リブは従来，ハウジングなど薄肉構造体にお

いて剛性の維持や成形性の向上などを目的としたリブ設計に関する研究がなされ，肉

厚に対するリブ高さ，リブの本数などについての最適化が検討されている 2.5)．また薄

肉構造体を対象にしたリブ設計にマイクロストラクチャ理論 2.6)や GA2.7)を適用した最適
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化に関する例もある．さらにリブ補強によるラーメン橋の隅部の疲労強度向上 2.8)や支

柱隅部の応力低減 2.9)を目指した検討例もある．これらからもわかるように，ハウジング

や支柱など主に構造部品に対する検討がなされてきているが，歯車のような回転運動

の伝達など機能的・機構的な機械要素に対して設計指針はなく，さらには構造部品が

歯車のように対となりそれぞれが等寿命となるような等寿命設計を目指すような提案は

なされてきていない． 

一般に減速比が大きな平行軸系の歯車において，ギヤとピニオンの等寿命設計の

ために，歯数が多いギヤにくらべて歯数が少ないピニオン側の歯幅を広げる手法が用

いられる場合が多い．しかし直交軸系の歯車においては，スペースの制約等によりこ

の手法を用いることができないことが多い．そこで図 2-1，2-2 に示す新しい概念のピニ 

 

Gear

Pinion

Ribs

Rotation

Rotation

 

Fig. 2-1 Proposed spiral bevel gear set 

 

 

Fig. 2-2 Proposed pinion fabricated by five-axis controlled machining center 
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Cutter

Work piece

  

Cutter center

Blade

Blade truck

 

        (a) Real machining       (b) Illustration of machining process. 

Fig. 2-3 Uni-purpose machine for spiral bevel gears 

 

Ball-nose end-mill

Work piece

Ball end mill

Ball end mill truck

Ball-nose end-mill

Ball-nose end-mill tuck

 

(a) Real machining       (b) Illustration of machining process. 

Fig. 2-4 Five-axis controlled machining center 

 

オンギヤを提案する．図でもわかるように，歯の両端にリブを残すことで歯を支えピニ

オンの曲げ強度をあげることができ，小型化かつ高強度化でギヤとピニオンの等寿命

設計を具現化するものである．特徴として，リブはピニオンかギヤのどちらか一方にし

か付与できないことがある．歯車対ではピニオンもしくはギヤのどちらかは全歯幅でか

み合うことになるが，リブは歯車のかみ合い時の干渉を回避するためにもかみ合って

いる部分より歯幅方向外側に配置する必要があるためである．本報ではリブをピニオ

ン側のみに付与することを前提としている．ギヤ側にリブを付与することもできるが，歯

車対としての等寿命設計を考えたときにピニオンはギヤよりも歯数が少ないため歯元

曲げの繰り返し数が多く，寿命が短くなるような使用条件となることが多いと思われるた
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めである．この解決には歯厚調整などを行いギヤの歯元応力は大きくなるが，その代

わりにピニオンの歯元応力を小さくなるようにして，歯車対としての強度バランスを整え

る手法などが考えられるが，リブでピニオンの強化を行ったうえで強度バランスを整え

ると相対的にギヤも強化することができるため歯車対としての高強度化が達成できる． 

 またスパイラルベベルギヤの類似品としてハイポイドギヤがあるが，こちらにはリブの

適用はできない．ハイポイドギヤの加工工程や形状はスパイラルベベルギヤとほぼ同

じだが，違いはピニオン中心軸とギヤ中心軸が交差するのに対し，ハイポイドギヤはピ

ニオン中心軸がオフセットとしギヤ中心軸と交差せず，食い違い軸となっている点であ

る．このオフセットによりピニオンの外径が大きくなり，かみ合う部分の歯幅が長くなるこ

とで歯元強度はスパイラルベベルギヤよりも優位になる．しかし背反として，かみ合い

時に歯すじ方向の滑り接触が生じるようになり伝達効率が悪化する．ここでリブを考え

るとハイポイドギヤにおいてはオフセット量が微小でない場合，ハイポイドギヤはオフセ

ットがあることでピニオンの歯幅端部がギヤの内側でかみ合い，ギヤの歯幅端部にお

いてもピニオンの内側でかみ合うようになるため，その場合はリブが干渉する．したが

ってハイポイドギヤにおいてはリブによる高強度化については実現できない． 

歯車加工工程はその形状の複雑性から専用加工設備や専用工具が利用される．

従来のスパイラルベベルギヤの加工にはフェイスミルやフェイスホブをつかった専用歯

切り盤での大量生産が一般的であるが，これらは図 2-3 のように，複数の専用ブレード

が円形配置されたカッターを回転させ歯を形成する工法である．この場合，図 2-1 のよ

うな歯の両端にリブをつけることができない．また，リブをピニオンの大端部（円錐の大

径側）のみにつけることを前提とすると，冷間鍛造による加工の実現でありスパイラル

ベベルギヤの冷間鍛造による加工例 2.10)もみられるが，金型寿命や歯面精度の問題

で実用化に至っていない．したがって，本報で提案するリブ付きスパイラルベベルギヤ

の加工方法は図 2-4 に示すような 5 軸制御マシニングセンタのような汎用の多軸制御

工作機械に限られる． 

 

2･2･2  リブ付きスパイラルベベルギヤの試作 

  図 2-2 は製造確認・評価のために実際に製造した提案歯車（以後リブ付き歯車）で

ある．材質はクロムモリブデン鋼で，モジュール m=4，圧力角 19.5°，有効歯幅 30mm，

歯幅方向のリブ厚み 5mm，歯数 8 枚の歯車とした．加工には，中型の汎用 5 軸制御

マシニングセンタ（三井精機工業社製 Vertex550-5X）を使用し，粗加工から仕上げ加
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工で 261min/個であった．粗加工には半径 1.5mm のボールエンドミル，仕上げ加工に

は半径 0.5mm のボールエンドミルを使用した．歯面粗さはラップ加工相当である Rz 

10μm 相当をねらった．さらに，浸炭焼き入れ処理後においても 5 軸制御マシニング

センタを使用し，歯面粗さを浸炭焼き入れ処理前と同等狙いとして半径 0.5mm のボ

ールエンドミルにて仕上げ加工をした． 

 

2･3  スパイラルベベルギヤのリブ付加設計と解析モデル 

2･3･1  歯車におけるリブ付加設計の背反 

歯車が機械製品の一部品でしかないことを考えると，歯車に割りあてるスペースは

限られる．さらに，近年の自動車開発では小型軽量化がもとめられており，歯車の小

型化（＝高強度化）のニーズは多い．実際，材料変更や表面処理や熱処理方法の変

更などで歯車の高強度化を目指す研究は多く実施されている 2.11)．歯車は歯幅の延

長により歯元応力を分散させることで高強度化が実現できるが，歯幅の延長は歯車箱

の拡大につながるため，これは小型軽量化のニーズに反する．ここで，高強度化を「許

容応力の増大」と「発生応力の低減・分散」の 2 種に分けて考えると，材料変更などは

前者，歯幅延長は後者にあたる．本研究は図 2-5 のかみ合う歯の作用面断面で示す

ようなリブを歯車の両端につける提案手法によって，歯元応力の低減・分散を目指し

ている．しかし先にのべたように，ただ単にリブを歯車の両端部につけ歯車の全歯幅

を延ばすのではなく，歯車の全歯幅（図 2-5 中の B）を一定とし，その一部をリブに変え 
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Fig. 2-5 Concept illustration of the proposed gear 
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る（図 2-5 中で B>b となる有効歯幅 b として，B の両端の一部にリブ部 r を設定）ことで

歯元応力低減を目指すべきと考える．伝達トルクを一定とすると，背反としては単純に

有効歯幅が減った分，歯面のかみ合い線上の分布荷重（＝伝達荷重/有効歯幅 b）が

増加し歯元応力があがる．したがって，リブ r を付加することによる応力低減効果は背

反である分布荷重が増加した分の歯元応力増大を補うものでなければならない． 

また，歯車をピニオン（小歯車）とギヤ（大歯車）の対で使用されるものと考えると，歯

元応力が有限寿命内で設計されている限り，負荷の繰り返し数の多いピニオンの寿命

は短い．したがって，製品開発現場では歯車対としての総寿命を長くすることを目的

に，ギヤに比べピニオンの歯元応力を下げ，ピニオンとギヤの等寿命化することを目

指した諸元設計をすることが行われる．ここで提案手法について考えると，ピニオンに

リブを付けて歯元応力低減を目的としている．同時にギヤにもリブを付けることで歯元

応力を小さくしたいが，干渉が発生してしまうためリブは付けられない．それどころか図

2-5 に示すように，リブとの干渉を回避するため全歯幅そのものが減らされている．つま

り提案手法は相手歯車（ギヤ）の歯元応力増大をまねく背反がある．しかしながら，歯

車は転位などで対となる歯車の歯厚バランスを調整することで応力バランスをある程

度は調整ができる．提案手法の狙いは歯車対としての長寿命化・負荷容量の増大の

ため，リブによる補強でピニオンの歯元応力をさげつつピニオンとギヤの歯厚バランス

を調整し，リブ付きピニオンとギヤが等寿命にしておくことにある．その第一歩として，

本報はリブ付加によるピニオンの歯元応力の低減効果に着目して考察する． 

 

2･3･2  1DCAE に基づく平板による基礎解析モデル 

現在，平行軸系の歯車のかみ合い解析や設計支援ソフトは多く市販されている．そ

の基礎は歯の曲げ応力および曲げ変形の体系的な研究にある．特に歯幅が有限で

あるため，歯幅の端部の影響を考慮した解析は平板片持はりを対象とする所から開始

され一般論化されてきた 2.12)．ここで歯車の歯元応力を検討するうえで歯元すみ肉部

の形状に依存した危険断面の位置と形状（応力集中）係数の検討は重要となり，さら

には一般的な専用歯切り盤で製造されるスパイラルベベルギヤでは凸歯面と凹歯面

で別々のブレードが用いられ，歯元部にはそれらの刃先の軌跡が違うことによる微小

な段差もでき，その付近でも応力集中が起こるものと推測される．加えて，提案手法は

歯元と同様にリブと歯の接続部のすみ肉形状に起因する応力集中も考慮しておく必

要がある．しかし，リブをつける提案手法の場合は５軸マシニングセンタを利用すること
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が前提となるため，歯元の微小な段差は生じず，歯元およびリブ接続部のすみ肉形状

の設計自由度は高く，生じる応力集中の緩和は容易と考えられる．応力集中等を厳密

に評価するためには当該部のメッシュを十分に細かく設定する解析モデルが必要とな

る．一方，近年はシンプルな CAE モデルをベースに開発プロジェクト全体を俯瞰して，

見通し良く発展性を有する製品設計を遂行する 1DCAE の手法が着目されてきている

2.1,2.2)．本研究では歯車にリブを付けることで通常のリブの無い歯車からの強度向上を

目指しており，リブの要否を検討する段階ではリブの有無による歯元応力の変化傾向

をシンプルなモデルで俯瞰的に検討する．すなわち応力集中の緩和や歯面のインボ

リュート形状などの影響は，後工程の詳細設計の段階で複雑かつ細かなメッシュで忠

実にモデル化して再検討して製品としての完成度を上げることを前提にしている．した

がって，本研究では提案する歯車の基礎解析として，1DCAE の手法に基づき簡易モ

デルを用いた解析で行うこととし，平板モデルを用いた検討から開始する． 
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(b) Flat plate with rib 

Fig. 2-6 Definition of loaded points on basic FEM models for 1DCAE 
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Table 2-1 Definition of dimensions and variables in detail for FEM model 

Designation Unit
The number

of data

Module mm Single

Whole depth mm Single

Tooth thickness mm Single

Width of space mm Single

Whole face width mm Single

Rib's width mm Parallel

Rib's ratio -- Parallel

Effective face width mm Parallel

Load increasing ratio -- Parallel

Basic load N Single

Load N Parallel

2r/B

αF

m  =  4

a   =   πm /2

B   =  (7.5 +π) m

b  =  B  - 2r

F  =  9.8

a   =  B/b

Symbol

2.25m

πm /2

r

 

 

Table 2-2 Loading illustration on analysis models and used variables 

rr

b’ r’r’

B

B

B (= b)

x

y

x

y

x

y

rr

b’ r’r’

B

B

B (= b)

x

x

y

x

y

y

: Load pint and direction

Rib's widthLoading image in flat plate modelLoading image in flat plate model

0

r

(No rib)
F = 9.8 N

r’

If r’=2r

Load

 

 

 

モデルと座標系を図 2-6，形状の数値定義を表 2-1 にしめす．座標系は歯幅中央の

歯底部を原点とし，そこから右手座標系で幅方向 x 軸，高さ方向 z 軸とした．FEM モデ

ルを用いて解析を遂行し，相手歯車が実際に接触する有効歯幅 b 内に z=0.25m, 1.0m, 

1.5m, 2.25m, x=0, b/4, 3b/8, b/2 の位置（y 方向）に集中荷重をかけた．集中荷重は表

2-2 に示すように全歯幅 B（＝一定）を有効歯幅 b として利用した際（B=b すなわち r=0）
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の集中荷重 F（＝9.8N）を基準とし， 前節で述べたように有効歯幅が減った（リブ r≠0

を付加した）分を荷重増加率 α=B/b とし有効集中荷重 αF とした． 図 2-6 (a)では一般

的なリブの無い歯車で有効歯幅を減らした際の歯元応力の変化を観察し， 図 2-6 (b) 

ではリブを付加しつつ隣接歯の影響も考慮したモデルとした．リブ厚 r は複数水準の

モデルを用いた．図 2-6 (a)と(b)で比較する場合は平板，すなわちリブが付加されてい

ない図 2-6 (a)において歯がかみ合っていない(有効歯幅でない)部位 r を仮想リブ厚 r

とよぶ．モデルの底辺（z=0）は固定とした．以上のように解析モデルを定義し，歯元部

の最大主応力を解析してリブの効果を評価する．FEM 解析のメッシュ作成および解析

結果を観察するためのプリプロセッサ，ポストプリセッサソフトウェアとしては MSC 

Software 社製の Patran を用い，FEM 解析ソフトウェアとして同社の MSC Nastran を用

いた． 

 

2･3･3  リブ形状の変更 

大量生産を考える際，図 2-6(b)は歯溝部が深いポケット形状となるため生産効率が

悪い．さらにラーメン隅角部のリブによるフィレット補強において，目的にあわせた適切

なリブ補強の高さ等の形状の議論が必要とされている 2.13)．本研究は軽量化と生産効

率の改善，さらに歯すじ方向における応力分布の均等化を目的として，図 2-7 に示す

3 種のリブ形状を追加したモデルで基礎解析を遂行した．各リブ形状について形状 A

は図 2-6(b)で示したものである．形状 B は形状 A に対しリブ高さを半分にした．これは

リブ体積を半減させることで軽量化を目指したものである．また荒加工で形状Ａでは最

初に中ぐり加工が必要だが，形状Ｂではリブの上半分だけでも側面からのエンドミル加

工をすることで，生産性をあげることができる．さらに，形状 C では形状 A に対しリブに

斜めに切り込み，隣接歯との接続をなくすことで，より深い位置で側面からのエンドミル

加工をすることができ，形状 B よりもさらに生産性をあげられる．また，形状 C のリブ体

積は形状 B と同じく形状 A の半分にすることができる．形状 D では形状 C に対しリブ

高さを半分に変更することで，形状 C と同じく生産性があがり，リブ体積は形状 C に対

し 1/4，形状Ａに対し 1/8 にまで減らすことができる．これらリブ形状の異なる 5 つの平

板モデルを用いた解析によりリブの歯元応力への影響を検討する． 

 

 



 

第２章 リブ付きスパイラルベベルギヤのコンセプトと効果 

 

 - 19 -  

0

x

z

2.25m

b/4
3b/8 b/2

b

a

r

r
B

0.25m

1.00m

1.50m

2.25m

y

       

ba
πm/2 z

x

2.25m

r

0

r
y

B

 

 (a) Form N (no rib)                  (b) Form A 

        

   (c) Form B                             (d) Form C 

   

 (e) Form D 

Fig. 2-7 Analysis models 

 

2･4  歯元応力解析結果および考察 

2･4･1  リブ無し歯車の有効歯幅変化の影響 

はじめに一般的なリブの無い歯車(形状 N)で，全歯幅 B(=一定)に対し有効歯幅 b

を変化させた影響を検討する．図2-8(b)の形状 N(リブ無し)の仮想リブ厚 r=πm/16の応

力分布図をみると，歯幅中央部(x=0)への荷重では最大応力値が 0.80MPa を示してい
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る．図 2-8(a)の仮想リブ厚 r=πm/2 では，その荷重点での最大応力値は 1.20MPa を示

している．したがって，仮想リブ厚 r=πm/16 が r=πm/2 へと，仮想リブ厚が増え有効歯幅

が減ると歯幅中央部(x=0)への荷重に対する歯元応力があがることがわかる．しかし，

この 2 水準のリブ厚の全荷重点(x=0, b/4, 3b/8, b/2)での歯元応力分布をくらべると，最

も高い最大応力値になるのは仮想リブ厚 r=πm/16，πm/2どちらも有効歯幅端部(x=b/2)

への荷重で，この荷重が歯元折損破壊の主要因となる応力を発生させる荷重条件で

あることがわかる．その数値は仮想リブ厚 r=πm/16 で 1.85MPa，仮想リブ厚 r=πm/2 で

1.45MPa であり，仮想リブ厚 r=πm/2 のほうが応力値は小さい．したがって，これらの仮

想リブ厚の水準では，有効歯幅を減らすことで応力低減できることがわかる．この結果

は 2・2・1 節で述べた平行軸系の歯車でもつかわれる設計指針の一つで，歯数が少な

いピニオン側の歯幅をのばす（仮想リブの付加）手法の効果を示すとも考えられる． 

ここで，仮想リブ厚 r が歯元応力におよぼす影響，つまり全歯幅 B(=一定)に対し有

効歯幅 b=B-2r を減らした際の応力の変化傾向について観察する．図 2-9 より全歯幅

B(一定)に対する仮想リブ割合{1-(1/α)=2r/B}に対する最大応力値をみると，全荷重

点(x=0,b/4,3b/8,b/2)の中で常に有効歯幅端部(x=b/2)への荷重での最大応力値が高

いことがわかる．したがって，リブの無い一般的な歯車では，破壊の主要因となる最大

応力が発生する荷重条件は常に有効歯幅端部への荷重であることがわかる．また，有

効歯幅端部(x=b/2)への荷重での最大応力値は，仮想リブ割合 2r/B=0～0.3(リブ厚

r=0~6.4mm) までは減少傾向にあり，1.45MPa まで減るが，それ以上は増大傾向とな 
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(b)  Rib’s width r=πm/16 

Fig. 2-8 Stress distribution along face width on tooth root (rib’s form = form N) when 

changing loaded point along tooth width.  
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Fig. 2-9 Influence of the rib’s ratio (2r/B) to max. stress on tooth root (rib’s form = form 

N) when changing loaded point along tooth width. 
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る．つまり，仮想リブ割合 2r/B=0.3 以下の範囲では，荷重点が歯幅端部から遠ざかる

（歯幅中心に近づく）ことでの歯幅端部の応力低減効果がある．仮想リブ割合

2r/B=0.3 以上では有効歯幅が減少し分布荷重が増大したことによる応力増大効果の

影響が勝るため，2r/B=0.3 で極小値，すなわち仮想リブ厚が最適値となると考えられる．

この結果は平行軸系の歯車において，歯数が少ないピニオン側の歯幅を広げる場合

の目安にもなると考えられる．以上より，リブの無い一般的な歯車は有効歯幅端部へ

の荷重が破壊の主要因となる歯元応力を発生させる荷重条件であるが， 荷重を伝え

る有効歯幅を全歯幅に対してある程度減らすことで歯元破壊の主要因の歯元応力を

低減できることがわかった． 

 

2･4･2  リブの歯元応力の低減効果 

次に，リブの有無による歯元応力の変化を検討する．図 2-8(b),図 2-10(b)の形状

N(リブ無し)と形状 A の(仮想)リブ厚 r=πm/16 の解析結果をみると，歯幅中央部(x=0)

への荷重での最大応力は形状 N(リブ無し)，形状 A ともに 0.85MPa であり，歯元応力

の変化はみられない． しかし，有効歯幅端部(x=b/2)への荷重では形状 N(リブ無し)

が 1.85MPa であるが，形状 A では 0.50MPa となるため， リブに 73%の応力低減効果

があることがわかる．そのほかの荷重点では， x=3b/8 での荷重では形状 N(リブ無し) 

で 1.10MPa，形状 A で 0.75MPa と 32%の応力低減，x=b/4 での荷重では形状 N(リブ

無し)で 0.90MPa，形状 A で 0.85MPa と 6%の応力低減がみられる．したがって，リブに 
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(b)  Rib’s width r=πm/16 

Fig. 2-10 Stress distribution along face width on tooth root (rib’s form = form A) when 

changing loaded point along tooth width. 
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Fig. 2-11 Influence of the rib’s ratio (2r/B) to max. stress on tooth bottom (rib’s form = 

form A) when changing loaded point along tooth width. 

 

 



 

第２章 リブ付きスパイラルベベルギヤのコンセプトと効果 

 

 - 24 -  

近い有効集中荷重に対してはリブの応力低減効果が高く，リブから有効集中荷重が

遠ざかることでその効果は低くなる． 

また，図 2-10(b)の解析結果のみで全荷重点(x=0,b/4,3b/8,b/2)の中での最大応力

値をくらべると，有効歯幅端部(x=b/2)への荷重で 0.45MPa と最も低く，歯幅中央部

(x=0)への荷重で 0.85MPa と最も高い．形状 A のリブ厚 r=πm/16 では形状 N(リブ無し)

とは逆に， 歯幅端部への荷重ではなく歯幅中央部への荷重が歯元折損破壊の主要 

因となることがわかる．したがって，リブは有効歯幅端部付近への荷重で発生する歯元

応力を低減でき，破損の主要因となる最大歯元応力を発生させる荷重条件は，一般

的なリブ無し歯車では歯端部への荷重であったのに対し，リブ付き歯車では歯幅中央

部への荷重へと変化する． 

 

2･4･3  リブ厚と有効歯幅の変化と最適解の検討 

つづいて，リブの厚と有効歯幅の変化が歯元応力に与える影響を検討する．図

2-10(a),(b)のリブ厚 r=πm/2 とリブ厚 r=πm/16 の解析結果をくらべると，有効歯幅端部

(x=b/2)への荷重の最大応力値はリブ厚 r=πm/2 で 0.20MPa, リブ厚 r=πm/16 で

0.45MPa であり，リブ厚が薄くなるとリブによる歯幅端部の応力低減効果がさがることが

わかる．しかし，図 2-10(a),(b)のどちらも歯幅中央部(x=0)への荷重がほかの荷重点

(x=b/4,3b/8,b/2)よりも大きい最大応力値であり，歯幅中央部(x=0)へ荷重がかかった際

に歯元応力が最大となることは変わっておらず，歯幅中央部(x=0)へ荷重が破損の主

要因となる最大歯元応力を発生させる荷重条件である．その数値はリブ厚 r=πm/2 で

1.15MPa, リブ厚 r=πm/16 で 0.85MPa でありリブ厚 r=πm/2 のほうが応力は大きい．そ

のため，リブ厚の増加の背反である有効歯幅の減少により歯元応力増大の影響があ

ることがわかる． 

図 2-11 でリブ割合(2r/B)に対する各荷重点における歯元の最大応力値の変化を検

討する．まず，歯幅中央部(x=0)への荷重をみると，この荷重ではリブ割合 2r/B が増え

るにつれ，歯元に発生する最大応力値が大きくなり，有効歯幅 b=B-2r が減ったことに

よる有効集中荷重増加の影響を受けており，歯元応力は減少していくことがわかる． 

しかし，有効歯幅端部(x=b/2)への荷重では，リブ割合 2r/B=0~0.04(r=0.85mm)付近

ではリブ割合増加に対し最大応力が極端に減少し，リブ割合 2r/B=0.04 以上では最大

応力の減少は緩やかになる．すなわち，リブ割合 2r/B を増加させていくと最大応力値

は極小値となり，その以上は最大応力値が増大傾向に変化すると考えられる．ここで
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形状 A の歯元応力を考えると，荷重点同士の最大応力値をくらべると，リブ割合

2r/B=0.03 (r=0.64mm)以下では有効歯幅端部(x=b/2)への荷重の最大応力値がほか

の荷重点にくらべ最も高いため，破損の主要因となる最大歯元応力を発生させる荷重

条件は有効歯幅端部(x=b/2)への荷重であることがわかる．しかし，リブ割合 2r/B=0.03 

(r=0.64mm)以上では歯幅中央部(x=0)への荷重の最大応力値がもっとも高く，破損の

主要因となる最大歯元応力を発生させる荷重条件は歯幅中央部(x=0)への荷重であ

る．以上の傾向から，リブ厚 r は図 2-11 で全荷重点の中での最大値が極小を迎えるリ

ブ割合 2r/B=0.03 (r=0.64mm)が最適と考える．この時，各荷重点での最大応力値が

0.85MPa となり，荷重点が変化してもその最大応力値は変化していない．つまりリブ付

き歯車を検討する際は，リブの厚みが歯元応力をさげる程度は有効集中荷重ごとに異

なるため，各有効集中荷重の最大応力が等しくなるリブ厚を目指すことが重要となる． 

 

2･4･4  各種リブの基礎解析結果 

最後にリブの形状が歯元応力へ与える影響を検討する．まずはリブ厚 r=πm/2 での

歯幅中央部(x=0)への荷重が発生させる歯元応力を図 6(a),図 2-10(a),図 2-12(a),図

2-14(a),図 2-16(a)で確認すると，形状 A~Dのどのリブ形状にかかわらず同様の歯元応

力分布となっており，歯幅中央部(x=0)の歯元で最大応力値は 1.15MPa で，歯幅端部

へ移動するにつれ低下している．図 6(a)の形状 N(リブ無し)の場合も応力低下傾向に

多少の違いはみられるものの，最大応力値は 1.15MPa であり近い数値を示している．

しかし歯幅端部(x=b/2)への荷重をみると，最大応力値はリブ形状 A で 0.25MPa，リブ

形状 B で 0.70MPa，リブ形状 C で 0.60MPa，リブ形状 D で 1.00MPa であり，形状 A~D

は総じて形状 N(リブ無し)の最大応力値 1.45MPa よりも低い．そのため全歯幅が

B=(7.5+π)m 程度の場合，リブはどの様な形状でも歯幅端部の歯元応力をさげる効果

があることがわかる． 

次に図 6(b),図 2-10(b),図 2-12(b),図 2-14(b),図 2-16(b)のリブ厚 r=πm/16 の歯元応

力分布を確認すると，形状 A 以外は歯幅端部 (x=b/2) への荷重が他の部位

(x=0,b/4,3b/8)にかけた荷重よりも最大応力値が高い．したがって，リブは形状によって

はある程度のリブ厚 r が確保されていなければ，歯幅端部の応力低減効果を十分に

得られない．さらに，図 2-11, 図 2-13, 図 2-15, 図 2-17 のリブ厚の変化に対する各荷

重点での最大歯元応力値の変化をみる．形状 N(リブ無し)はどの仮想リブ厚でも歯幅

端部(x=b) への荷重が最も大きい最大応力値となっており，歯幅端部(x=b)への荷重
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が常に破損の主要因となる荷重条件であることがわかる．これに対し形状 A ~ D では，

リブが薄い場合(2r/B=0 付近)は形状 N(リブ無し)の場合と同じく，歯幅端部(x=b)への

荷重が破損の主要因となる最大歯元応力を発生させる荷重条件であることがわかる． 

しかし，リブを厚くすると歯幅端部(x=b/2)への荷重の最大応力値が低減し， ある点で 
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(b)  Rib’s width r=πm/16 

 

Fig. 2-12 Stress distribution along face width on tooth root (rib’s form = form B) when 

changing loaded point along tooth width. 
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歯幅中央部(x=0)への荷重がほかの部位(x=b/4, 3b/8,b/2)にかけた荷重よりも最大応

力値が高くなるため，歯幅中央端部(x=0)への荷重が破損の主要因となる最大歯元応

力を発生させる荷重条件となる．したがって，リブ形状 B~C のようにリブに形状を変更

する場合，リブ厚 r の変化に対する応力低減傾向に違いはみられるものの，リブ形状

A と同様に各有効集中荷重の最大応力値が等しくなるようにリブ形状・リブ厚を決める

ことが重要となる． 
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Fig. 2-13 Influence of the rib’s ratio (2r/B) to max. stress on tooth bottom (rib’s form = 

form B) when changing loaded point along tooth width. 
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(b)  Rib’s width r=πm/16 

 

Fig. 2-14 Stress distribution along face width on tooth root (rib’s form = form C) when 

changing loaded point along tooth width. 
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Fig. 2-15 Influence of the rib’s ratio (2r/B) to max. stress on tooth bottom (rib’s form = 

form C) when changing loaded point along tooth width. 
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(b)  Rib’s width r=πm/16 

 

Fig. 2-16 Stress distribution along face width on tooth root (rib’s form = form D) when 

changing loaded point along tooth width. 
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Fig. 2-17 Influence of the rib’s ratio (2r/B) to max. stress on tooth bottom (rib’s form = 

form D) when changing loaded point along tooth width. 

 

2･4･5  工学的観点からのリブ厚の選択 

以上よりリブ付き歯車における基本設計指針としては，歯幅方向に分布した各荷重

点(x=0,b/4,3b/8,b/2)の最大応力値が一致していることが望ましく，リブ厚の数値はリブ

厚割合(2r/B)で，形状 A は 0.03(r=0.64mm)，形状 B は 0.09(r=1.91mm)，形状 C は

0.08(r=1.70mm)，形状 D は 0.20(r=4.26mm)となる．それ以上にリブ厚を増やすと有効

歯幅が減ることで歯元応力の増大することがわかった． 

ここで現実の歯車製造を考えると，自動車などに用いられるスパイラルベベルギヤ

はハイポイドギヤに比べると歯面のすべり速度は低いが，ある程度の面圧強度が要求

されるため歯面の浸炭焼入れ処理が必要と考えられる．さらに，リブを付加したことで

有効集中荷重が増加しており歯面の面圧が上昇し，結局は浸炭焼入れ処理による歯

面の増強が必須となる．自動車用歯車としての伝達トルクを考慮すると，浸炭深さが表

面から 1mm 程度は最低限必要である．リブ部は両側から浸炭されるが，リブ厚が 2mm

以下の場合はリブ全体の過浸炭が懸念される．過浸炭された歯車はワレが発生しや

すいため，その懸念から 2mm 以下のリブ厚は実際の設計では選択できない．例えば

本諸元の例だと形状 B,C,D は最適なリブ厚を採用できるが，形状 A ではリブ厚が薄す

ぎるため過浸炭等による問題が生じる可能性がたかい．したがって，リブ厚は厚くなり
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過ぎない程度で，過浸炭とならない領域の 2~3mm 程度で設定すべきと考えられ，そ

の制約も考慮しながら実際のリブ形状とその厚みを検討する必要があることもわかる． 

 

2･5  結言 

本章では 5 軸制御マシニングセンタでの高度な加工法を用いて具現化した歯部両

端にリブを付加した新しい小型スパイラルベベルギヤについて，リブ変化によるギヤの

歯元応力を検討した．結果を以下にまとめる． 

(1) 一般的なリブ無し歯車の場合，歯幅端部への荷重が破壊の主要因となる荷

重条件であるが，荷重をつたえる有効歯幅を全歯幅に対してある程度減らす

ことで歯元破壊の主要因となる歯元応力を低減できることがわかった．  

(2) リブは有効歯幅端部付近への荷重で発生する歯元応力を低減でき，リブ厚

が十分に厚い場合，破損の主要因となる歯元応力を発生させる荷重条件が

歯幅中央部となることがわかった．  

(3) 最適リブ厚を検討する際，有効集中荷重を歯幅方向の各点に負荷して生じる

最大歯元応力が等しくなる等応力設計に基づきリブ厚を設定することが重要

となり，1DCAE に基づきその探索方法の指針を示すことができた． 

(4) リブ形状によって有効歯幅端部付近への荷重で発生する歯元応力の低減量

に違いがあるものの，どの形状でも類似の応力低減傾向がみられることがわ

かった． 

(5) リブ付き歯車の設計において，実際の設計では浸炭焼入れに代表される熱

処理などによる製造上の制約条件があるため，最大歯元応力が最も低くなる

リブ厚を選択できない場合もある点も注意が必要あることがわかった． 
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第３章 スパイラルベベルギヤの歯すじ凹凸面が応

力分布に与える影響 

3･1  緒言 

前章でも述べたように，リブ付きスパイラルベベルギヤは従来にない歯車の構想で

あるため，従来の歯車強度の考え方などをそのまま適用することができず，リブ付きス

パイラルベベルギヤに向けた新規の設計手法の確立が必要となる．前章ではリブ付き

スパイラルベベルギヤにおけるリブを付けることの目的とコンセプトを述べたうえで，平

板の 1DCAE モデルの解析に基づき検討を進めた．その結果，リブが歯元応力にあた

える影響を考察し，リブが有効歯幅端部付近への荷重で発生する歯元応力を低減で

きることがわかり，破損の主要因となる歯元応力を発生させる荷重条件，つまりは最も

大きい歯元応力を発生させる荷重条件が，一般的なリブの無い歯車では有効歯幅端

部付近に負荷する場合となるに対し，リブ付き歯車ではリブ厚が十分に厚くなると歯幅

中央部に負荷する場合に変化することがわかった．それらの結果から最適リブ厚を検

討に 1DCAE に基づいた探索方法の指針を示すことができた． 

しかしながら，スパイラルベベルギヤはその特徴として歯すじに曲率を持つことで，

歯面に凹面と凸面を持つようになる．つまり歯車の歯すじに曲率を持つ場合において

リブが与える影響を考慮しておく必要がある．したがって，本章 3.1,3.2)では曲面板の

1DCAE モデルの解析を遂行し，リブが曲がり歯の歯元曲げ強度に与える影響を考察

して，その最適化設計の指針を検討する． 

 

3･2  1DCAE の平板および曲面板に基づく解析モデル 

本研究は，提案する歯車の基礎解析として，1DCAE に基づき歯をシンプルに平歯

を平板でモデル化した FEM 解析でリブの効果の考察を開始してきた．そのモデルと

座標系を図 3-1(a)(b)に，形状の数値定義を表 3-1 に示す．本章ではさらに図 3-1(c)

～(e)に示す曲がり歯を曲率半径 R の曲面板でモデル化して，スパイラルベベルギヤ

の歯面の凹凸曲面の性質から生じる本質的な影響を検討する．図 3-1(a)(b)は前章の

図 2-6 と同じ形状，数値定義ではあるが，本章で検討の主体となる図 3-1(c)～(e)に示

す曲面板モデルの比較対象として重要な役割を果たすので再掲する．座標系は歯幅
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中央の歯元を原点とし，そこから右手座標系で幅（歯筋・歯幅）方向に x 軸，高さ（歯た

け）方向に z 軸とした．荷重条件は，モデルの底辺（z=0）は剛体接続とし，集中荷重を

歯 面 法 線 方 向 に ， 位 置 は 相 手 歯 車 が 実 際 に 接 触 す る 有 効 歯 幅 b 内 に

z=2.25m,x=0,b/4,3b/8,b/2（y 方向）とした．ただし集中荷重量は，全歯幅 B（＝一定）を有 
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(a) Flat plate model (Rib’s form name is form N) 
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(b) Flat plate with ribs (Rib’s form name is form A) 
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(c) Curved plate model (Rib’s form name is form N) 
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(d) Curved plate with ribs (Rib’s form name is form A) 
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(e) Curved plate with half-height ribs (Rib’s form name is form B) 

Fig. 3-1 Definition of models for 1DCAE  

 

効歯幅 b として利用した際の集中荷重 F（＝9.8N）を基準とし，3.1 節で述べたように有

効歯幅が減った（リブを付加した）分を荷重増加率 α=B/b とし有効集中荷重 αFとした．

モデル形状としては図 3-1(a)では一般的なリブの無い平歯の歯車をしめし，有効歯幅

を減らしたときの歯元応力の変化を観察した（以下，有効歯幅の減少分を仮想リブ厚 r

と呼称する）．図 3-1(b)は歯たけに等しいリブを付加しつつ隣接歯の影響も考慮したモ

デルとし，リブ厚さ r は複数水準のモデルを用いた．図 3-1(c)は図 3-1(a)に対し歯を曲

げ，曲がり歯の歯筋方向の曲率が歯元応力にあたえる影響を観察する．図 3-1(d)は図

3-1(c)に対し，リブを付加したモデルとした． また，前章で図 3-1(b)のリブ形状を変更

したときの歯車強度への影響を考察したが，前章でも生産性を考慮し歯溝部の深いポ 
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Table 3-1 Definition of dimensions and variables in detail for FEM model 

 Designation Unit
The number

of data

Module mm m = 4 Single

Whole depth mm Single

Tooth thickness mm a = πm /2 Single

Width of space mm Single

Whole face width mm B = (7.5 +π) m Single

Tooth radius mm Parallel

Tooth curvature -- Parallel

Rib's width mm Parallel

Rib's ratio -- Parallel

Effective face width mm b = B  - 2r Parallel

Load increasing ratio -- α = B/b Parallel

Basic load N F = 9.8 Single

Load N Parallel

2r/B

αF

Symbol

2.25m

πm /2

R

B/R

r

 

 

ケット形状を改善するために図 3-1(d) のリブ高さを歯たけの半分にした図 3-1(e) の形

状でも検討した． FEM 解析のメッシュ作成および解析結果を観察するためのプ

リプロセッサ，ポストプリセッサソフトは前章と同様に MSC Software 社製の

Patran を用い，FEM 解析ソフトウェアとして同社の MSC Nastran を用いた． 

 

3･3  歯元応力の解析結果および考察 

3･3･1  リブ無し歯車の凹凸面の影響 

始めに一般的なリブの無い歯車で，歯の曲率を変えたときに歯元応力にあたえる影

響を検討する．図 3-1(a),(c)のモデルを使い歯先（z=2.25m）の x=0,b/4,3b/8,b/2 の各荷

重点へ有効集中荷重 αF(=9.8N)をかけて解析し，その結果である歯元主応力の歯す

じ方向（x 方向）分布を図 3-2 に示す．図 3-2(中段)で凸面への荷重ではがかかったと

きの歯元応力の分布をみると，曲率 B/R を変化させた 3 モデル(B/R=∞,1.7,0.85)で歯

幅中央部(x=0)への荷重では歯幅端部よりの歯元応力に多少の大小はあるが，3 モデ

ル(B/R=∞,1.7,0.85)ともに最大値 0.85MPa 程度である．しかし，荷重点が歯端部に移

動するにつれ，歯元応力の最大値に違いがみられる．有効歯幅端部付近(x=3b/8)へ

の荷重に対する歯元応力の最大値は，曲率 B/R=∞,1.7 のモデル[図 3-2(中段左，中
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央)]では 1.1MPa で，曲率 B/R=0.85 のモデル[図 3-2(中段右)]では 1.2MPa となる．曲

率 B/R=1.7～∞では，歯を曲げたことによる歯元応力への影響は小さいが，曲率

B/R=0.85 まで歯を曲げると歯元応力への影響が大きくでてくることがわかる． 

次に図 3-2(下段)で凹面への荷重がかかったときの歯元応力の分布をみると，歯幅

中央部(x=0)への荷重での歯元応力の最大値は，曲率 B/R=∞の平板モデル[図

3-2(下段左)]は 0.85MPa，曲率 B/R=1.7 の曲げ板モデル[図 3-2(下段中央)]は

0.80MPa，曲率 B/R=0.85[図 3-2(下段右)]では 0.75MPa となっており，曲率 B/R が小さ

くなると歯元応力も小さくなることがわかる．しかし荷重点が有効歯幅端部(x=b/2)に移

動するにつれ，歯元応力の最大値が大きくなる傾向がみられる．有効歯幅端部付近

(x=3b/8)への荷重での歯元応力の最大値は， 曲率 B/R=∞の平板モデル[図 3-2(下段

左)]は 1.10MPa，曲率 B/R=1.7 の曲げ板モデル[図 3-2(下段中央)]は 1.20MPa，曲率

B/R=0.85[図 3-2(下段右)]では 1.40MPa となっており，曲率が小さくなると歯元応力は 
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Fig. 3-2  Stress distributions on tooth bottom along face width in curved and no curved 

teeth without ribs in a case of r=πm/16 
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大きくなる．したがって，一般的なリブの無い歯車で歯を曲げたときの歯元応力への影

響について歯幅中央付近では，凸面荷重時では平板と曲げ板とで応力は変わらない

が，凹面荷重時では曲げると多少の応力低減効果がある．さらにモジュール m が異な

る（m=2.49mm）が，まがり歯に対して歯幅中央に集中荷重を加えた例の歯元応力の

最大値は，凸面荷重時に比べ凹面荷重で数%程度減少 3.3)しており，ほぼ同様の結果

で妥当なものと考えられる．しかし有効歯幅端部付近への荷重では，歯を曲げると平

板のときよりも歯元応力が大きくなる．特に凸面よりも凹面荷重時でのほうが，曲率が

小さくなると応力が大きく，中央部付近の荷重時とは逆の傾向を示す特徴がわかる． 

 

3･3･2  リブ形状の変化と歯元応力への影響 

次に図 3-1(c)，(d)を用いて歯すじに曲率を持つ場合のリブの影響を観察し，同時に，

図 3-1(d)のリブ高さを半分にした図 3-1(e)の場合のリブが歯車強度に与える影響の変

化を検討する．これらのモデルを用いて歯先（z=2.25m）の x=0,b/4,3b/8,b/2 の各荷重 
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Fig. 3-3  Stress distribution on tooth bottom along face width in curved teeth with ribs 

and without ribs in a case of r=πm/16 
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点へ有効集中荷重 αF(=9.8N)をかけて解析し，その結果としての歯元主応力の歯す

じ方向（x 方向）分布を図 3-3 に示す． 

まず，図 3-3(Form N,A)を比較すると，凹凸面ともに歯幅中央(x=0)の荷重点におけ

る歯元応力分布はリブの有無による変化は見られない．しかし，荷重点が歯幅端部に

移動するにつれて歯元応力分布におけるピーク値が減少しており，有効歯幅端部

(x=b/2)に荷重点があるときには，他荷重点よりも歯元応力分布のピーク値は小さいも

のとなっている．加えて，その減少量は凸面への負荷よりも凹面への負荷による歯元

応力のほうが大きく減少している．これより，前章の平板を用いた検討と同じく，リブか

ら十分に遠い歯幅中央付近に荷重点があるとき，リブによる応力低減効果は見込めな

いが，歯幅端部付近に荷重点があるときに応力低減効果が見込めることがわかった． 

次に図 3-3(Form B)でリブ高さ半分のモデルの歯元応力分布をみると，凸面荷重時

では歯幅中央部(x=0)のときの歯元応力の最大値は 0.85MPa であり，リブ無し曲げ板

モデル[図 3-3(中段左)]とリブをつけたモデル[図 3-3(中段中央)]と変わらない．しかし，

有効歯幅端部(x=b/2)のときの歯元応力の最大値は 1.20MPa となっており，リブ無し曲

げ板モデル[図 3-2(中段左)]の歯元応力の最大値に対し 35%の応力低減効果がある

が，リブをつけたモデル(図 3-3(中段中央))の 68%の低減効果には及ばない． また凹

面荷重時に関しても同様で図 3-3(下段)をみてわかるように，歯たけの半分のリブでも

応力低減効果はみられるものの，歯たけと同じ高さのリブをほどの応力低減効果はな

いことがわかった． 

 

3･3･3  リブ形状とリブ厚さの最適解の検討 

次に歯元応力を最も小さくするリブの最適厚さの検討に向け，図 3-4 でリブ厚さ変化

に対する各荷重点(x=0,b/4,3b/8,b/2)による歯元応力の最大値の変化傾向をまとめた．

まずリブの無い平板モデルの場合，図 3-4(1 列中段)をみると，どの仮想リブ厚でも有

効歯端部(x=b/2)の荷重点が他荷重点よりも常に大きい歯元応力を発生させることから，

有効歯端部(x=b/2)での荷重が破損に対し支配的であると考えるが，その歯元応力は

B/2r=0.3 付近で最小値をしめす．したがって，リブの無い一般的な歯車の場合，歯幅

全体を荷重面として利用するよりも，両歯端部をある程度（今回は両側 15%程度），相

手歯車が当らないようにしておくほうが，歯元曲げ強度に対し有効であることがわかる．

曲がり歯の場合でも，図 3-4(2 列目)をみると同様の傾向をしめすことがわかる． 

次にリブ付きのモデルの場合，図 3-4(3 列中段)をみると，どの仮想リブ厚でも有効
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歯端部(x=b/2)の荷重点が他荷重点よりも常に大きい歯元応力を発生させることから，

B/2r=0 付近では有効歯端部(x=b/2)の荷重点が他荷重点よりも大きい歯元応力を発

生させるが，B/2r=0.03 以上では有効歯端中央(x=0)の荷重点で最も大きい歯元応力

を発生させるようになり，その数値は増加していく．これより，4.2 節で述べたようにリブ

は歯端部への荷重に対する歯元応力の低減効果があるが，B/2r=0.03 以上では有効

歯幅中央(x=0)の荷重点が破損に対し支配的になるため，B/2r=0.03 以上のリブ厚で

はリブの応力低減効果が得られにくいことがわかる．この傾向は図 3-4(4,5 列目)をみて

もわかるように，曲がり歯，およびリブ形状が変わった場合でも同様の傾向をしめして

いることがわかる． 

 

3･3･4  歯面の曲率とリブ接続部における応力 

図 3-5 でリブ接続部（図中 P，Q 部）に発生する応力を検討する．図 3-5 の 4 つのグ

ラフでは，荷重歯面とリブ接続部では引張応力として最大主応力を実線で，反荷重歯

面（荷重歯面の反対歯面）とリブ接続部では圧縮応力として最小主応力を破線でしめ

した．形状 A，リブ厚 r=πm/16 と r=πm/2 を比べると，リブ厚が厚い r=πm/2 のほうが凸

面・凹面荷重時ともに荷重歯面側の接続部（実線）の引張応力が大きい．これはリブが

厚いとリブ剛性が高く，応力集中しやすくなるためと考えられる．また，リブ厚 r=πm/16，

曲率 B/R=0.85（R=50mm）での凸面荷重時の場合，荷重歯面側の接続部の応力は

1.25MPa であるが，歯元の最大応力は図 3-3 より 0.85MPa となり，リブ接続部のほうが

大きい引張応力をしめす．図3-3,3-5からリブ厚 r=πm/2のときも同様に，引張応力は歯

元よりもリブ接続部のほうが大きいため，リブ付き歯車の設計ではリブ接続部での応力

を注視しておく必要があることがわかる． 

次に図 3-5 で形状 A，B を同一条件（荷重歯面・リブ厚・曲率）同士で比べると，全て

形状 B の応力のほうが大きいことがわかる．したがって形状 B は，形状 A に比べると

生産効率は上がるが，リブ接続部で破損しやすい背反があると考えられる． 

さらに図 3-5 で反荷重歯面とリブ接続部の応力をみると，圧縮応力が発生しているこ

とがわかる．つまり，荷重歯面とのリブ接続部では引張応力が，反荷重歯面とでは圧

縮応力が発生している．これは通常の歯車における荷重歯面の歯元には引張応力が，

反荷重歯面の歯元には圧縮応力が発生する現象と似ている．したがって，歯車の歯

元曲げ疲労の考え方 3.4)を参考にすると，リブ接続部でも繰り返し荷重がかかるときの

残留応力による亀裂なども考慮しておく必要があることがわかる． 



 

第３章 スパイラルベベルギヤの歯すじ凹凸面が応力分布に与える影響 
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Fig. 3-5  Influence of the curvature to max. stress at the fillets between tooth and rib in 

the case of loading at x=3b/8 

 

3･3･5  リブ接続部における応力分布の特徴と課題 

歯の歯幅端部にリブを付与する手法では，前節の検討で歯元応力だけでなく，リブ

接続部の応力も考慮する必要があることが判明した．そこで最後に平板モデルのリブ

高さが半分の場合を対象に解析を遂行して，その基礎的な特徴を解明しておく．図

3-6 に歯幅端部付近の荷重時を対象として，リブ厚 rの変化と歯元およびリブ接続部の

周辺の最大主応力の分布を示す．リブ厚を r=πm/8 以上に増大させても，歯元応力お

よびリブ接続部の応力の低減効果は小さいことがわかる．またどの場合もリブ接続部

の応力が歯元応力より大きく，リブ接続部での破壊の可能性が懸念され，その重要性

が確認できる． 
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(a) r=πm/16 (b) r=πm/8

(c) r=πm/4 (d) r=πm/2

Load point (x,y,z)

= (3b/8,0,2.25m)

 

Fig. 3-6  Influence of rib thickness on stress distribution around the fillets between 

tooth and rib in the case of loading at x=3b/8 

 

以上より歯の端部にリブを付与したスパイラルベベルギヤにおいて，歯幅中央部付

近の荷重時において歯筋の凹凸面が歯元応力に与える影響は僅かである．一方で，

歯幅端部付近の荷重時において歯筋の凹凸面で歯元応力が異なり，さらにリブ接続

部で生じる応力が歯元応力を超える場合があることが判明し，詳細設計の段階におい

ては歯元応力と比較しながら，リブ形状の決定の検討する必要があることが判明した． 

 

3･4  結言 

本章ではリブ付きスパイラルベベルギヤについて，凹凸曲面を対象に 1DCAE に基

づきリブ変化によるギヤ強度の検討をした．結果を以下にまとめる． 

(1) 一般的なリブの無い歯車で平歯と曲がり歯での歯元応力を比べると，歯幅中

央付近での荷重ではほぼ変わらないが，歯幅端部付近への荷重において曲

がり歯のほうが歯元応力は大きい．特に凹面への荷重で顕著である． 

(2) 曲がり歯に対して，歯端部にリブをつけると，歯幅端部付近への荷重での歯

元応力の低減効果があることが確認できた． 

(3) 一般的なリブの無い歯車の場合，平歯と曲がり歯でも歯全体を荷重分担面と
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して使用するよりも，歯幅端部の一部を非荷重分担面としたほうが歯元応力

の低減となる． 

(4) リブ付き歯車では，有効歯端部荷重での歯元応力を低減できるが，一定以上

のリブ厚では有効歯幅中央荷重が破損に対して支配的になるので，リブ付加

の利点が少ない可能性がある． 

(5) リブ接続部で引張・圧縮の繰り返し応力がかかり，その数値は歯元部にかか

る応力よりも大きい場合があるので，リブ接続部での破損にも注意して設計す

る必要がある． 
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第４章 ラック形状の FEM モデルによる歯元および

リブ応力に基づくリブ形状の最適化 

4･1  緒言 

前章でも述べたように，リブ付きスパイラルベベルギヤは従来にない歯車の

構想であるため従来の歯車強度の考え方などをそのまま適用することができず，

リブ付きスパイラルベベルギヤに向けた新規の設計手法の確立が必要となる．

前章ではスパイラルベベルギヤを想定して，歯車の歯すじが曲率を持つときに

リブが与える影響を観察するために曲面板の 1DCAE モデルの解析を遂行し，リ

ブが曲がり歯の歯元曲げ強度に与える影響を考察してその最適化設計の指針を

検討した．その結果，一般的なリブの無い歯車で平歯と曲がり歯での歯元応力

を比べると，歯幅中央付近での荷重ではほぼ変わらないが，歯幅端部付近への

荷重では曲がり歯のほうが歯元応力は大きい．特に凹面への荷重で顕著である．

曲がり歯に対して歯端部にリブをつけると，歯幅端部付近への荷重での歯元応

力の低減効果があることが確認できた．一方でリブ付き歯車では，有効歯幅端

部荷重での歯元応力を低減できるが，一定以上のリブ厚では有効歯幅中央荷重

が破損に対して支配的になるので，リブ付加の利点が少ない可能性がある．ま

たリブ接続部で引張・圧縮の繰り返し応力がかかり，その数値は歯元部にかか

る応力よりも大きい場合があるので，リブ接続部での破損にも注意して設計す

る必要があることがわかった．ここで２章の考察も考慮してリブ接続部での破

損について考慮すると，リブ形状は三角形リブでも十分な応力低減効果あるこ

とがわかっており，三角形リブは歯面とリブ上部の接続部において鈍角で接続

するのでリブ接続部に応力集中しにくくなると期待することができる． 

そこで本章 4.1,4.2)では，三角形のリブを歯幅端部に設置することを前提に，歯

元およびリブ周辺の応力分布の解明に基づくリブサイズの決定を目指し，

1DCAE でラック形状の FEM モデルにより，リブ形状の検討を遂行した．その

結果，歯元とリブ周辺で生じる曲げ応力の関係を解明でき，リブ形状の設計指

針を得ることができたので，結果を報告する． 
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4･2 リブ付き歯車の試作に基づく問題点の検討 

２章に掲載した製造確認・評価の目的で実際に製造した提案品（図 2-1，2-2）

に対して，疲労耐久試験を行い破損させた結果を図 4-1 に示す．これはピニオン

の歯すじ方向凹形状歯面がかみ合う方向で回転させ，一定トルクで連続的に歯

車を回転させ歯の疲労破壊させた．これを見ると歯幅中央の歯元が破損起点と

なりつつ，外端部リブと歯面の接続部へと亀裂が伝搬し，歯の折損に至ったと

推定する．この現象は 1DCAE で平板モデルをもちいて解析を実行した 2 章から

も懸念する点であり，実用上の解析精度は十分であることがわかった．すなわ

ち，その原因は端部に歯底から同一高さで全周にリブを付与する（フルリブ）

と，歯幅端部の歯の剛性が高く，歯当たりが歯幅中央から両端に十分に広がら

なかったため，このような破損形態になっていると考えられる．この時の疲労

寿命から逆算するとリブの無い歯車に対し，6%程度しか応力低減効果が得られ

ていないことがわかり，効果はあるが不十分と考え，更なる疲労寿命延長を目

指してリブ付き歯車における応力状態の複雑性を観察し，歯幅中央および端部

の両者で均等な応力を具現化するリブの最適化形状を検討する取り組みが必要

と考えた． 

 

Heel

Toe

Break-starting

point

Full rib

 

Fig. 4-1 A proposed spiral bevel gear after a fatigue test with full rib 
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4･3 本章におけるリブ厚およびリブ形状の基本方針 

 ２章よりリブの歯たけ方向の高さが増大するほど，リブ厚は薄くても歯元応

力の低減効果は十分であることが判明している．例えば図 4-1 のようにリブ高さ

を歯たけと等しく（フルリブ）すればリブ厚 r=0.6mm 程度で十分である．リブ

は歯幅端部の歯元応力低減効果があるが，一方で十分に歯幅の大きい歯車にお

いて，歯幅中心付近の歯元応力の低減には影響しないことがわかっている．一

方，リブ付与の対象となる高トルクの伝達が必要とされる歯車は歯面や歯元強

度を維持するために浸炭焼入れが不可欠である．一般に浸炭深さはモジュールm

を基準に 0.2m程度が最適とされている 4.3)．本歯車の場合はモジュールmを 4mm

と設定しているため，浸炭深さは 0.8mm 程度となるが，リブ部の歯すじ方向の

両面から浸炭するため過浸炭を防止には最低でも 1.6mm，安全をみてリブ厚が

2mm 程度は必要である．したがって，適切なリブ厚は歯元応力のみから決定す

るのではなく，浸炭などの製造工程をも考慮し決定する必要がある． 

さらに２章にて平板モデルで検討した結果，歯幅の中央および端部での歯元

応力を均等にするリブ厚は，図 4-1 に示すフルリブに対して歯たけ方向の高さ a

を歯たけ（H=2.25m）の 50%（a=0.5H）にした場合でリブ厚 r=1.9mm 程度，歯

たけと等しいが隣接歯の歯底（B）に伸ばした（リブ幅 2b と称する）三角形に

した場合でリブ厚 r=1mm 程度である．さらに歯たけも歯底（リブ幅）も 50%

（a=0.5H, b=0.5B）にした三角形にした場合で r=4.3mm 程度であることが判明し

ている．したがって平板モデルにおいて，リブ厚 r はリブ形状により歯元応力に

与える影響が変化することがわかっているが，歯車の歯の形状により近いラッ

クモデルの場合やリブを全周で一定の高さではなく三角形にした場合にその形

状変化が歯元応力に与える影響の解明には至っていなかった．また，解析を遂

行する過程で歯元だけでなくリブ周辺において応力集中が発生するためにリブ

接続部における隅 R に注意する必要性があることがわかった．そこで本章では

リブ厚 r を一定としてラックモデルで三角形リブを前提として検討することに

する． 

 

4･4 リブ付き歯車における FEM 解析 

4･4･1  CAE モデルの剛体と弾性体の取り扱い 

前章までは歯とリブの部分を CAE モデルの弾性体として扱い，それらの基部
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は剛体接続として扱ってきたが，本章においてはリムを用意し CAE モデルの弾

性体として扱い，リムの下部を剛体接続した．すなわち歯車の歯のたわみや歯

元応力の有限要素法モデルによる解析例 4.4)では，例えば歯の基部を剛体（＝完

全拘束）ではなく，モデル化して弾性体にすることで当該部の傾きなどを考慮

でき，最大 30%程度の無視できない差が生じる場合があることが知られている．

そこで提案するリブ付き歯車においてもリム部や基部も弾性体として図 4-2，4-3

のようにモデル化して，それらの影響も含めた検討を遂行する． 

 

4･4･2 1DCAE モデル 

前章までは 1DCAE の考え方に基づき平板モデルを用いたが，本章ではより歯

形状に近い図 4-2に示すラックモデルに対して表 4-1に示す各部定義を用いて解

析を遂行する．モデルは圧力角 14.5°のラック形状（図 4-3 中の黒色部）として

いるが，図 4-1 に示す試作品の 19.5°とは異なる．前章までの平板モデルの解析

が圧力角 0°であるが，実用的には 14.5°，20°付近が用いられる場合が多い．す

なわち 0°は片持はりにちかく，20° はスタブ（stub）形状に近くなる．そこで片 
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Fig. 4-2 A whole FEM rack model for 1DCAE 
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Fig. 4-3 A FEM rack model around ribs for 1DCAE 

 

Table. 4-1 Definition of FEM model 

Designation Unit Data type

Module mm Fixed

Whole depth mm Fixed

Pressure angle ° Fixed

Tooth thickness mm Fixed

Width of space mm Fixed

Rib tickness mm Fixed

Effective face width mm Fixed

Face width mm Fixed

Rib height mm Variable

Rib width mm Variable

Load N Fixed

Symbol

H  = 2.25m

T  = πm /2

m  =  4

T  = πm /2

α  = 14.5

w  = 7.5m

F  =  9.8

r  =  πm /2

W  = w  + 2r

a

b

Rib thickness

 

 

持ちはりからスタブに段階的に体系化するため，今回は実用範囲内でかつ片持

ちばりに近い 14.5°を対象にした．また歯底部には弾性体の基部（図 4-3 中の歯

底部）を用意して，その下面（図 4-3 中の白抜き三角マーク部）を面拘束し固定，

基部より上に 4･3 節で述べた三角形リブ（図 4-3 中の灰色部）を付与した．リブ

形状は無限に考えられ解析結果も含めて一般化した検討が難しいが，歯車設計

に向けて可能な限りモジュール m で正規化して，一般性を確保するようにした． 
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荷重は有効歯幅端部の歯先に歯面法線方向で集中荷重 9.8N を付与し，生じる

最大主応力を評価した．ここで有効歯幅とは，全歯幅からリブ厚みを除いた部

分，つまり相手歯車とかみ合う部分である．リブを付けた歯幅部分はリブとの

干渉を避けるために相手歯車がかみ合うことが出来ない． 有効歯幅端部に荷重

点を用意した理由として，２章でリブから遠い歯幅中央に荷重点があるときは

リブによる応力低減効果があまり見られず，リブの有無はあまり影響しないが，

有効歯幅端部付近での荷重に対し，歯元応力低減効果がみられるものの，歯元

以外の部分での応力集中が観測され，リブ形状によっては歯元以外の部分から

破損する可能性が示唆されたためである．したがって本章では図 4-3 に示すリブ

高さ a（およびその比率 a/H）とリブ幅 b（およびその比率 2b/B）を変数とし，

それらの変化が歯元を含むリブ部の応力に与える影響を検討する．ここで図 4-3

中に示すように，リブ上部（先端）面と歯面のなす角（リブ上部角）を θt，リブ

元面と歯底面のなす角（リブ下部角）を θrとする．リブ厚み r は，4･3 節で述べ

たように三角形リブ（図 4-3 中の灰色部）で今回の表 4-1 のモジュール m の場合

は 2mm 以上必要であることがわかっているので，モジュールにて基準化するこ

とを考え歯厚 T と同等とした．隅部の R 形状については図 4-2 に示すラックモ

デルでは 0.5mm として設定しているが，本章ではその変化に対する影響の考慮

は解析の中では扱わないものとする．応力集中を考えるうえで隅 R の大きさは

重要な因子ではあるが，本章はリブ形状の変化が歯全体で発生する応力へ与え

る影響を考察することを目的としたためである． 

FEM 解析条件は図 4-4 のようにメッシュを作成し解析を遂行した．メッシュ

作成および解析結果を観察するためのプリプロセッサ，ポストプリセッサソフ

トウェアとしては前章までと同様に MSC Software 社製の Patran を用い，FEM 解

析ソフトウェアとして同社の MSC Nastran を用いた．メッシュは 2 次テトラ要

素を用い要素サイズ 0.5mm を基本として自動生成した．形状が複雑なリブと歯

底，歯面の 3つから構成される隅部などはさらに細かいメッシュとなっている．

図 4-4 のリブ形状の場合は要素数 624,088，節点数 872,701 であった． リブ形状

を変化させるときに要素サイズを同等としたため，要素数と節点数は若干変動

する．材質定数はモデル内で一律とし，歯車の想定材質であるクロムモリブデ

ン鋼を参考に弾性定数 205.8GPa，ボアソン比 0.30 とした．要素サイズに関して

は，歯車の曲げの様子を FEM で解析したときに 3 節点三角形要素と 6 節点三角 
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(a) A whole model                     (b) Enlarged view in FEM mesh 

Fig. 4-4  FEM mesh 

 

形の要素タイプで解析精度を比較調査している報告 4.4)を参考に，要素サイズを

十分に小さく設定した．また，図 4-5 に解析結果の例を示すが，リブの歯面側の

角 R を図 4-5 (a) では 0.1mm，図 4-5 (b)では 3mm としリブ形状の微小変化に対

する解析結果の変化についても確認した．その結果は応力集中がみられる歯元

部とリブ上部のそれぞれにおける応力の変化は 10%以下であった．したがって，

リブ検討を行う際にはミクロな形状変化よりもマクロな視点での形状変化を観

察することが重要であると考える． 

 

4･4･3 リブ付き歯車における応力集中部 

疲労強度は応力集中（応力勾配），寸法効果，残留応力などの影響が避けられ

ないが，そのような中で歯元応力の検討において，変形により複雑な応力状態

が予想されるリム薄肉平歯車において FEMにより歯先に荷重点を用意して計算

された最大主応力から予測された疲労寿命が実機試験結果とよく一致するとの

報告 4.5)がある．一方で繰り返し数 N=108程度の疲労試験において，平均応力と

応力集中の複合効果を受ける部材において疲労限度が平均応力に依存する場合

と応力振幅に依存する場合があり，それぞれについて検討する必要がある 4.6)こ

とも示唆されている．また鋼床版におけるリブの局部応力集中と疲労強度の関

係性についての検討では，リブの変形方向によって疲労寿命に与える影響が違

う 4.7)ことが示されている．リブ付き歯車においては， 歯車の歯元応力の低減を 
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0.87MPa 

1.1MPa 

Load point

 

(a) An example of analysis results (The rib edge is R=0.5mm) 

1.0MPa 

0.89MPa 

Load point

 

(b) An analysis result, the same as (a) except rib edge is R=3mm (The rib edge is 

R=0.5mm) 

Fig. 4-5  Influence of small changes of rib shapes  

 

狙うものであるが，リブが付与されることにより形状と変形がより複雑になる

ことで歯元以外の部分についての応力集中の検討が必要となる．この場合，ひ

ずみの方向性やかみ合い状態の変化による応力振幅量の検討なども必要となっ

てくると考えられるが，変形による複雑な応力状態が予想される歯車という点

に着目して，最初のステップとしてリム薄肉平歯車と同様に各部に生じる最大

主応力の観察により最適リブ形状の検討を進めるものとする． 
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解析結果の一例として図 4-6 に有効歯幅端部の歯先に集中荷重を負荷した時

の応力部分布の状況を示す．負荷点にヘルツ接触に起因する高い応力がみられ

るが，接触応力であるために評価しない．それ以外で曲げに起因する高い応力

が３カ所に生じていることがわかる．１カ所目は歯元 R 部で，これは一般的な

リブのない歯車でも同様に応力集中が起こる部位である．２カ所目はリブ下部

のリブと歯元の接続部（図中のリブ下部）である．３カ所目はリブ上部と歯面

の接続部（図中のリブ上部）である．端部の荷重をリブ部が受け持つため，後

者の２カ所は提案するリブ付き歯車で特有の応力集中の様子がみられる．そこ

で本章ではこの３カ所に注目し，リブ形状と応力の関係性を検討する． 

解析では集中荷重を加えている．実際の歯車は歯あたりとなるかみ合い接触

線上にある分布荷重が移動しながら動力伝達をおこなうが，このかみ合い接触

線上の分布荷重は離散的な集中荷重の集合体として分解することができると考

える．歯車において歯当たりは強度や NV 特性に影響する重要な要素であるが，

リブ付き歯車では歯幅端部の強度を改善できるため，一般的な歯車とは違いか

み合い接触線上の分布荷重を均一にできる可能性がある．したがって，歯幅全

体で均一なかみ合い接触線上の分布荷重を点に分解し解析を遂行することでリ

ブ形状の検討の見通しをよくした． また，かみ合い接触線上の分布荷重の完全

な均一化ができずとも，それぞれの集中荷重の勾配に応じた積分にて分布荷重

としての応力状態を再現できると考える． 一般的な歯車の歯元応力解析の基礎 

 

Load point

Rib top

Tooth root

Rib root

 

Fig. 4-6  Three weak areas in bending stress distribution 
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となるところは,平板に集中荷重を加えて解析から遂行し，その後ラック形状に

発展し解析をする 4.8)との形で歯車の曲げ問題の研究が進められてきており，一

般的な歯車とは応力分布状態の異なるリブ付き歯車においてもこの基礎研究を

参考に，リブ付き歯車のリブ形状とその効果を見通しよくする設計手法の構築

にむけ，集中荷重をかける基礎解析を活用した検討を遂行している． 

 

4･5 解析結果と考察 

4･5･1 基準となる歯元応力 

最初に基準となるリブの無い，一般的な歯車における歯元応力の分布につい

て観察する．図 4-7 は図 4-2 にて示した各荷重点のそれぞれに荷重を付与したと

きに歯幅に沿って歯元に発生した応力の分布を示したものである．これを見る

と，歯幅中央(x=0)の歯先に荷重点があるとき，その直下の歯元で最大値 0.77MPa

を示している．荷重点が歯端部に近づくにつれ，最大応力の示す位置も荷重点

の移動に伴い歯端部に移動し，発生応力も上昇していることがわかる．歯幅端

部付近の x=w/2 はリブを付与したときの有効歯幅の端部となるが，この位置の

歯先に荷重点があるとき，歯元では最大で 1.22MPa を示しており，歯幅中央の

歯先に荷重点があるときに比べ，歯元応力が 60%増大している． 
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Fig. 4-7  A stress distribution on a tooth root fillet 
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Fig. 4-8  The max. stress at the tooth root in each rib forms in the case loaded at the 

center of the tooth width(x=0) 
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(a) The analysis in the no rib model 
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(b) The analysis in the rib height 25%, width 50% 

Fig. 4-9  Stress distributions in the case loaded at the center of the tooth width(x=0) 
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ここで歯幅中央(x=0)の歯先に荷重点があった場合のリブの有無による歯元応

力の変化について検討を行う．解析結果を図 4-8 に示した．この結果をみるとリ

ブ形状変化およびリブの有無に関わらず，歯元における 0.77MPa 程度になって

いることがわかる．応力は要素の重心の位置の値を採用している．歯元部の歯

幅方向（x 軸方向）の分布を確認するためにその部位の要素の観察を行っており

ますが，要素分割の関係で x 軸方向に隣り合う要素で z 軸方向に要素サイズ分の

重心位置のズレが生じているため応力分布の振動がみえて前章までは歯とリブ

の部分を CAE モデルの弾性体として扱いる．また，図 4-9 に応力分布図の一例

を示したが，リブの有無に関わらず，応力分布もほぼ変わらない．つまり，歯

幅が十分に広い歯車であった場合，リブによる応力変化の影響はうけないこと

がわかる．したがってリブの目的である歯幅全体での歯元応力の均一化を考え

ると，リブにより歯元およびリブ周辺の応力が 0.77MPa 程度以下になっても，

歯幅中心付近から破損することになる．したがって，リブによる応力低減の限

界は，今回の解析モデルの場合は 0.77MPa 程度であることがわかる． 

 

4･5･2 歯端部付近に荷重点がある場合の歯元応力 

２章で述べたようにリブによる効果は歯幅端部付近に荷重点がある場合であ

ることがわかっているため，その時の応力分布について検討を進める．初めに

歯端部荷重（x=w/2）におけるリブの有無による歯元応力への影響を観察する．

図 4-10 に示すように，リブ幅 b/bmax.=0%，リブ高さ a/amax.=0%はリブのない一般

的な歯車を示すが，その時の歯元応力は 1.22MPa を示しており，前節の基準と

なる歯元応力の 1.58 倍(=1.22MPa/0.77MPa)程度の値を示すことがわかる．対し

て，リブがある場合，今回解析を遂行したどのリブ形状でも歯元応力は 1.1MPa

以下であり，応力が約 10%以上低減して，歯すじ方向の荷重移動に対する応力

変動が抑えられることがわかり，リブ幅 b/bmax.=100%，リブ高さ a/amax.=100%に

おいては，歯元応力は 0.76MPa であり，歯幅中央に荷重点がある場合の歯元応

力 0.77MPa とほぼ等しく，歯幅方向への荷重点移動に対する歯元応力の均等化

ができている．したがって歯幅端部付近におけるリブによる応力低減効果があ

り，歯幅方向に対して曲げ応力の均等化ができることがわかる． 

次に歯端部荷重（x=w/2）におけるリブ形状を変化させたときの歯元応力への

影響を観察する．図 4-10 に示すように，リブ高さ a/amax. ( = 25～100%)が一定で 
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Fig. 4-10  The max. stress at the tooth root in each rib forms 

 

あるとき，リブ幅 b/bmax.が大きくなるにつれて歯元応力が小さくなる傾向にある

ことがわかる．逆にリブ幅 b/bmax.が(=25～100%)が一定であるときも，リブ高さ

a/amax.が大きくなるにつれて歯元応力が小さくなる傾向にある．したがって，リ

ブが大きくなると歯元応力は小さくなることがわかる．これはリブが大きくな

るにつれて歯元の剛性が大きくなり，応力低減につながる．歯元応力の低減量

に着目すると，リブ高さ a/amax.=100%の場合，リブ幅 b/bmax.が 25%から 100%に

変化すると歯元応力は 1.05MPa から 0.75MPa となり，0.3MPa 減少することがわ

かる．しかし，リブ幅 b/bmax. =100%の場合，リブ高さ a/amax.が 25%から 100%に

変化すると歯元応力は 0.95MPa から 0.75MPa となり，0.2MPa 減少する．これら

の減少量の差を見るとリブ幅 b/bmax.を変化させたときのほうが歯元応力の減少

量が大きい．したがって，リブ高さ a/amax.を変化させるよりもリブ幅 b/bmax.を変

化させたときのほうが歯元応力への影響は大きいことがわかった． 

 

4･5･3 リブ下部の応力 

次にリブ形状を変化させたときのリブ下部の応力への影響を観察する．図4-11

に示すように，リブ幅 b/bmax. (=25～100%)が一定であるときも，リブ高さ a/amax.

が大きくなるにつれてリブ下部の応力が大きくなる傾向にある．逆にリブ高さ 
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Fig. 4-11  The max. stress at the rib root in each rib forms 

 

a/amax. (=25～100%)が一定であるとき，リブ幅 b/bmax.が大きくなるにつれてリブ

下部の応力が小さくなる傾向にあることがわかる．これはリブ高さ a/amax.が大き

く，もしくはリブ幅 b/bmax.が小さくなった時，鈍角であるリブ下部のリブと歯元

の図 4-3中の接続角 θrが小さくなり 90°に近づくことに起因していると思われる．

つまりは切り欠き係数が大きくなったために応力が大きくなってきてしまって

いると考える．しかしこの場合，リブ高さ a/amax.を大きくすると歯元応力を低減

できるが，リブ下部の応力は大きくなるというトレードオフの関係となってし

まうため，リブ高さの設定にはこのバランスを考慮する必要が示唆される． 

ここでリブ幅とリブ高さが変化したときのリブ下部の応力の変化量を比べる

と，リブ高さ a/amax.=100%の場合，リブ幅 b/bmax.が 25%から 100%に変化すると

リブ下部の応力は 1.42MPa から 1.28MPa となり，0.14MPa 減少することがわか

る．しかし， リブ幅 b/bmax. =100%の場合，リブ高さ a/amax.が 25%から 100%に変

化するとリブ下部の応力は 0.68MPa から 1.28MPa となり，0.6MPa 増加する．こ

れらの応力変化量の絶対値を見るとリブ高さ a/amax.を変化させたときのほうが

リブ下部の応力の変化量が大きい．したがって，リブ高さ a/amax.のほうがリブ幅

b/bmax.よりもリブ下部の応力への寄与度が高いことがうかがえる． 

 

4･5･4 リブ上部の応力 

次にリブ形状を変化させたときのリブ上部の応力変化を図 4-12 に示し，その

影響を観察する．ただし図 4-12 において，リブ高さ a/amax.=100% の解析結果は 
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Fig. 4-12  The max. stress at the rib top in each rib forms 

 

除いている．応力観察しているリブ上部が荷重点に近く， FEM 解析において荷

重点周辺での（引張）応力を適切に観察することができないためである． 

まずリブ幅 b/bmax.の変化についての影響を観察すると，どのリブ高さ a/amax.

においてもリブ幅 b/bmax.が小さいほうがリブ上部の応力が小さいことがわかる．

これはリブ幅 b/bmax.の増大によりリブ下部周辺の剛性が高まっていることが影

響しているものと考える．リブを付けた場合，リブ下部周辺の剛性が高くなる

がリブより高い歯面部は剛性の変化がないため，リブ上部においてはこの剛性

変化の境界点にあたり，応力集中しているものと考える．したがって，リブ幅

が大きいほど，リブ下部周辺の剛性が高まるためリブ上部の剛性変化の境界点

で発生する応力が大きくなってしまうものと考える． 

リブ高さ a/amax.の変化についての影響を観察すると，どのリブ幅 b/bmax.でもリ

ブ高さ a/amax.=25～50%においては，リブ高さ a/amax.が高いほうがリブ上部の応

力が小さい傾向にある．しかし，リブ高さ a/amax.=50～75%においては逆の傾向

を示し，リブ高さ a/amax.が低いほうがリブ上部の応力が小さい．つまり，リブ高

さ a/amax.=50%に極値を示すことがわかる．この理由として２つの現象が同時に

起こっていると考える．１つはリブ幅 b/bmax.と同様に，リブ高さ a/amax.が大きく

なるとリブ下部周辺の剛性が高まるためリブ上部の剛性変化の境界点で発生す

る応力が大きくなってしまうものと考える．２つめは，リブ高さ a/amax.が大きく

なると，鈍角であるリブ上部のリブと図 4-3 中の歯面の接続角度 θtが大きくなり



 

第４章 ラック形状の FEM モデルによる歯元およびリブ応力に基づくリブ形状の最適化 

 

 - 60 -  

180°に近づく．したがって切り欠き効果の影響により，リブ高さ a/amax.が大きく

なるとリブ接続部における応力の集中が緩和されることとなる．これら２つは

トレードオフ関係になるため，リブ高さ a/amax.=50%に極値を示すようになった

と思われる． 

 

4･5･5 最適リブ形状の導出 

4･5･1～4･5･4 節までで，リブ形状を変化させたときの歯元，リブ下部，リブ

上部の応力変化をそれぞれ個別に観察した．しかしながらこれらの応力は個別

に発生することはなく，歯車全体を見たときには同時に発生している応力であ

る．歯車の強度向上を考えたときに，リブの無い一般的な歯車では面圧による

破損を除くと歯元にしか折損に寄与する応力は発生しない．しかし，リブ付き

歯車では図 4 に示すリブ周辺も含めた３ヶ所で応力が集中するため，それらの

中で最も大きい応力を発生しているものが歯車の破損に寄与していると考えら

れる．4･5･3 節のようにリブ高さだけを上げるとリブ上部角 θtが増大する一方で

リブ元角 θrが減少する．その逆に 4･5･4 節のようにリブ幅だけを増大するとそ

の逆の現象が生じ，それぞれでの応力集中の度合いがトレードオフの関係を示

す．したがって，それぞれのリブ形状での図 4-10, 4-11, 4-12 の応力を比較した

ときの最大値を抜き出し，その変化を図 4-13 に示した．これを見ると，リブ高 
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Fig. 4-13  The max. stress at three points (the tooth root, the rib root and the rib top) in 

each rib forms 
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さ a/amax.=25%ではリブ幅 b/bmax.=25%において図 4-11に示したリブ下部の応力が

抜き出されているが，リブ幅 b/bmax.=50～100%では図 4-12 に示したリブ上部の

応力が抜き出されている．リブ高さ a/amax.=50%ではリブ幅 b/bmax.=25～75%にお

いて図 4-11 に示したリブ下部の応力が抜き出されているが，リブ幅 b/bmax.=100%

では図 4-12 に示したリブ上部の応力が抜き出されている．リブ高さ a/amax.=75%

では，どのリブ幅 b/bmax.でも図 4-12 に示したリブ上部の応力が抜き出されてい

る． いづれにしても図 4-10 に示した歯元応力が３ヶ所の中で最大を示すことは

なかった．最適リブ形状との観点から考えると，本章で解析した形状のなかで

は図 4-13で示す応力が最も低いリブ幅 b/bmax.=50%，リブ高さ a/amax.=25%である．

図 4-13 を見る限り，リブ高さ a/amax.を 25%以下に下げるとさらに応力が下がる

傾向に見えるが， 図 4-12 に示したリブ上部の応力において，リブ高さ a/amax.

が 25%以下に下がるとリブ上部の応力が上がってくるため，リブ高さ a/amax.を

25%以下まで下げたとしても歯全体を見たときの応力は下がることはないもの

と予想する．すなわち，歯端部(x=w/2)に 9.8N の集中荷重を付与したとき，リブ

無し歯車では，歯元部(x=w/2)に最大応力 1.22MPa が生じる．一方，歯幅端部に

リブを付与した場合，リブ厚 6.3mm(r=πm/2)，リブ幅 1.05mm［=(πm/2−2m・

tanα)/2×0.5］，リブ高さ 2.25mm(=2.25m ×0.25)のリブを歯幅端部に設置すること

によって，最大応力を 1.05MPa まで低減できる．ただし，最大応力の生じる場

所はリブ上部に移動する． 

ここで，リブ幅 b/bmax.=50%，リブ高さ a/amax.=25,50,75%のそれぞれのモデルに

解析での発生応力をカラーマップで示した図 4-14 で，応力分布を観察する．リ

ブ高さ a/amax.=25%のモデル(図 4-14(a))では歯元，リブ上部，リブ下部の各部位

でほぼ同一の 1MPa 程度の応力を示している．詳しくそれぞれを見ていくと，リ

ブ上部においては歯幅方向にほぼ均一に応力が分布しているが， 歯元ではリブ

よりに，リブ下部では歯幅内側よりの応力が大きいとの分布をしていることが

わかる．リブ高さ a/amax.=50%のモデル(図 4-14(b))においてはリブ下部で他部位

よりもやや大きい 1.28MPa を示しており，リブ高さ a/amax.=25%のモデルと同じ

く歯幅内側よりに応力が大きいとの分布をしている．リブ高さ a/amax.=75%のモ

デル(図 4-14(c))ではリブ上部で他部位よりも大きい 1.40MPa を示しており，他

のモデル(図 4-14(a),(b))とは異なりリブ上部付近の応力分布は歯幅方向で均一で

はなく，リブ歯幅内側よりに応力が大きくなっている． これはリブ上部が荷重 
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(a) The analysis in the rib height (a/amax.) 25% 
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(b) The analysis in the rib height (a/amax.) 50% 
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(c) The analysis in the rib height (a/amax.) 75% 

Fig. 4-14  Stress distributions in the rib width (b/bmax.) 50% 

 

点に近いため，応力の分散ができないためと考える．リブ下部においても他の

モデル(図 4-14(a),(b))の同部位よりも大きい 1.32MPa を示しており，単一モデル

内での応力分布の偏りが大きい．これらより，リブ上部においてはリブ高さ

a/amax.が高ければ歯先の荷重点に近くなるため，歯幅中心側に応力が偏って集中

してしまい，またリブ下部においてはどのようなリブ高さでも歯幅中央側に応
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力がかたよって分布することがわかる． 

以上が最適リブ形状の検討となるが．本章での検討は隅 R を 0.5mm で検討

している．しかし，設計現場では応力低減を考える場合，単純に隅 R を大きく

することで応力集中を回避されることが多い．提案したリブ付き歯車について

も同様に隅 R の拡大により歯元やリブ上部，下部に集中した応力を低減するこ

とが可能である．しかしながら本章で示した最適リブ形状の場合，リブ上部に

応力集中している．この場合，リブ上部ではリブと歯面の接続部の隅部の開き

角が十分に大きく隅 R の増大による応力低減効果はあまり期待できないものを

考える． 

 

4･6  結言 

本章では提案のリブ付きスパイラルベベルギヤについて，リブ形状の変化に

よる歯全体で発生する応力を 1DCAE に基づくラック形状の FEM 解析にて考察

し，歯車の歯元応力を下げつつ，リブ周辺での応力集中による破損を避ける方

策について検討した．結果を以下にまとめる． 

(1) 提案のリブ付き歯車において，三角形リブを歯幅端部に設置することにより，

リブから十分に遠い歯幅中央付近に荷重点があった場合の歯元応力の低減

はできないものの，歯幅端部付近に荷重点があった場合の歯元応力の低減を

実現することができる．したがって，歯当たり移動を考えたとき歯幅端部付

近に荷重点があった場合の歯面の応力を歯幅中央に荷重点があった場合の

応力に近づけることで，歯面全体での応力の均一化を目指すことができる 

(2) 歯端部に三角形リブを付与することで，歯元だけでなく，リブ下部の歯底へ

の接続部とリブ上部の歯面への接続部付近にも応力が集中するため，それら

３ヶ所で生じる応力を考慮してリブ形状を検討する必要がある． 

(3) 三角形リブの高さを大きくすると歯元応力は低減するものの，切り欠き効果

でリブ下部への応力集中が大きくなるため，これらのトレードオフ関係を十

分に考慮する必要がある．リブ幅においては単純に大きいほうが歯元および

リブ下部の応力低減することができる． 

(4) 三角形リブ上部はリブより上の歯の剛性とリブがついた部分の歯の剛性の

変化点となっており，リブ幅が大きくなるとそこにリブ上部の剛性の変化点

に発生する応力も大きくなると考えられる．また，リブ高さの変化について



 

第４章 ラック形状の FEM モデルによる歯元およびリブ応力に基づくリブ形状の最適化 

 

 - 64 -  

は，リブ幅と同じく剛性の変化の観点からリブ高さは低いほうが良いが，リ

ブが低く過ぎると切り欠き効果によりリブ上部に応力が集中するようにな

るため，リブ上部での応力はリブがある程度の高さで極小値を示す． 

(5) 三角形リブの最適形状を考えたときに歯元，リブ上部，リブ下部の３ヶ所に

おける応力を検討して，それらのトレードオフ関係を確認した上で，リブ幅

とリブ高さを決定する必要がある． 
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第５章 リブ形状の応力と歯のたわみの多目的最適化 

5･1  緒言 

前章まででも述べたように，リブ付きスパイラルベベルギヤは従来にない歯車の構

想であるため従来の歯車強度の考え方などをそのまま適用することができず，リブ付き

スパイラルベベルギヤに向けた新規の設計手法の確立が必要となる．前章では，歯元

とリブ部で生じる両応力のバランス良い設計をするために，三角形のリブを歯幅端部

に設置することを前提に，歯元およびリブ周辺の応力分布の解明に基づくリブサイズ

の決定を目指し，1DCAEでラック形状の FEMモデルにより，リブ形状の検討を遂行し

た．その結果，歯元とリブ周辺で生じる曲げ応力の関係を解明でき，リブ形状の設計

指針を得ることができた． 

ここで改めてスパイラルベベルギヤの破損を考えると，スパイラルベベルギヤは負荷

により歯すじ方向に実歯当たりが移動 5.1)するため，高荷重運転時に歯幅方向の端部

への抜けが発生することで強度低下を生じることが知られている．歯当たりが移動の要

因としては歯のたわみについても重要となるが，前章までは応力と歯の変形の両面を

同時に着目した検討には至っていなかった．  

したがって本章 5.2,5.3)では，三角形のリブを歯幅端部に付加することを前提に，

1DCAEの考え方を基にしたラック形状のFEMモデルにより解明した歯元とリブ周辺で

生じる曲げ応力と歯のたわみの関係について報告する．加えて，前章までは解析を中

心に取り扱い，実機での応力測定までには至っておらず，解析と実機の比較にまでは

いたっていないため，三角形リブを付与したリブ付きピニオンを製造し，静的負荷荷重

をかけて応力測定し解析結果と対比することでリブの効果について検討を遂行する． 

 

5･2 三角形リブを付与したリブ付き歯車の設計指針 

5･2･1 歯車にリブを付加する場合のリブの役割とリブ最小幅を考慮

したその設計 

隅部を有する構造物は外力が加わると隅部において大きなひずみが生じやすく，

そこに大きな応力集中が生じる．これを防ぐように隅部の局所的なひずみを抑制し応

力集中を避け，あるいは構造物全体の剛性を増すために，隅部に局所的なひずみが

生じないようにリブを配置する．歯車においては歯車が曲げ荷重で破損する場合は歯
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元すみ肉部，危険断面部分から亀裂が生じることがわかっている．したがって，この危

険断面部分に応力集中を緩和できる形状のリブを配置することが目的となる．一般的

な構造物では最も応力集中している部分にリブを配置することが通例と考えるが，リブ

付き歯車の特徴的な点として，リブが歯幅端部にしか配置できないためリブから遠い

歯幅中央部の歯元の応力集中を緩和することができないことがある．歯車の歯面荷重

は歯幅方向に分布して存在することを考えると，リブ付き歯車は歯端部の歯元の応力

を単純に小さくし歯の剛性を高めるだけでは，分布していた荷重が歯幅中央部に集中

することになり，結果的に歯幅中央での歯元の応力集中を大きくする結果となりえる．

したがって，リブ付き歯車では単に歯幅端部の歯元の応力集中を回避するのではなく，

歯端部の歯をある程度たわませることで歯幅全体として歯面荷重を等分布として受け

持つようにできるリブ形状が最適であると考える．その一方でリブ最小幅を確保すると

歯端部の剛性が歯幅中央部に対して高くなることが予想される．2章ではリブの歯たけ

方向の高さを歯たけと等しくして検討を進めた．その結果，歯幅方向のリブ幅は非常

に小さい（例えばモジュールm=4の場合だと，πm/16＝0.7mm）程度でも十分な歯元応

力の低減効果を示すことが判明した．しかしながら自動車用歯車などで想定される歯

面損傷対策として浸炭焼入れを採用するギヤの場合は薄肉リブでは過浸炭による割

れが懸念されるため，その防止のため乗用車用を想定すると最低でもリブ幅＝2mm

以上を確保する必要があることも判明した．そこで本報では過浸炭を防ぐリブ幅を確

保しながら，リブの歯たけ方向の高さを円周方向に変化させた三角形リブを検討する

ことにした． 

 

5･2･2 三角形リブ形状の検討のための基本指針 

本章では前章と同様にラック形状モデルの FEM解析を用いた三角形リブの効果の

考察を遂行する．前章までで，リブから十分に遠い歯幅中央部の荷重に対するリブの

応力低減効果は得られず，歯幅端部の荷重においても，歯元応力の低減においては

歯元周辺のみをささえる小さいリブで十分にリブの応力低減効果が得られることがわ

かっている． しかしながら，前章まででは歯元応力にのみ着目しており，リブを付加し

たことで発生したリブ部周辺の歯元応力と歯のたわみについての検討は至っていなか

った．そこで本報ではリブ形状を三角形にした場合について，歯のたわみついても検

討を進め，さらに歯元応力については歯車を試作して 1DCAEの結果と比較検討を遂

行する． 
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5･2･3 リブ付きスパイラルベベルギヤの設計・製造方法およびその確

認試作 

改めて，リブ付きスパイラルベベルギヤの設計・製造方法を考えると，リブ付きピニオ

ンを有するスパイラルベベルギヤ対の設計では歯車諸元に加えて，リブ形状の決定は

特に重要となる．そこで実際の設計プロセスとして，歯車諸元の検討と並行してリブ形

状の検討を設計図レスの開発上流で 1DCAEにより遂行して仮決定し，次に仮決定寸

法で 3Dモデルに起こして詳細設計を進め再度 FEM解析で細部寸法の調整すること

を想定している．次に製造プロセスとして，設計段階で作成したリブ付きピニオンの 3D

モデルをCAMに転送して5軸制御マシニングセンタで歯車部を製造することを想定し

ている．かみ合わせる相手ギヤは歯数が多いため，製造性を考慮してフェイスホブや

フェイスミルを使用した専用加工機で製造し，ピニオンとギヤともに浸炭焼き入れ処理

を行った後で軸部や端面などの研磨，最後に歯面をラップ仕上げすることを想定して

いる．製造確認・評価のための提案品の実機製造については 2章に譲る． 

 

5･3 リブ形状検討のための解析モデル 

 解析に用いたモデルおよび解析方法については前章と同様のものを用いた．したが

って説明は前章に譲る． 

 

5･4 解析結果とその考察 

5･4･1  基準となる歯幅中央部に荷重点がある場合のリブの形状の

変化による歯元応力への影響 

図 5-1に歯幅中央(x=0)の歯先に荷重点があるときに発生した応力の解析結果を示

す．リブ付きモデルの解析結果の 1 例ではあるが，これをみると図 5-1(a)のリブ無しモ

デルと比べ 図 5-1(b)のリブ付きモデルの応力分布はその領域の広さに微差はあるも

のの，荷重点付近の歯面上の特異点を除き応力の最大値は大差なく0.77MPaの歯元

応力を示している．荷重点付近の歯面上に見られる特異点は，荷重を１点の集中荷

重として FEM モデルに与えているために生じたものだが，田中らは境界積分方程式

法を活用して歯表面の応力分布について検討しつつ FEM 解析にて歯内部を含めた

応力分布の検討を行うなかで，FEM 解析にて歯面上に集中荷重を与えたときの荷重

点付近の特異点が歯元応力への影響を考察しており，荷重点付近は大きい圧縮応力
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が発生するが，歯面の歯先荷重のように荷重点から十分にとおい歯元部へ与える影

響は小さいことがわかっている 5.4)． 

図 5-2 の各リブ形状（リブ無しモデルも含め 13 水準）において同じ荷重条件, 歯幅

中央(x=0)の歯先に荷重点がある状態で解析し，歯元に発生した応力の最大値を抜き

出したものを示す．これを見るとすべての結果が 0.77MPa程度であり，リブ形状の変化

はリブから遠い歯幅中央(x=0)の荷重点により発生する応力にはほとんど影響しないこ

とがわかる．すなわち歯幅 b/m（例えば本報では b/m=7.5）が十分に広い場合には，歯

幅中央部付近の荷重における歯元応力は歯幅端部の形状の影響は極めて小さいこ

とがわかる． 
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(a)  A model without ribs 
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(b)  A model with ribs (b=B/4, a=3h/4) 

Fig.5-1  Stress distribution under the load at x=0 on the tooth tip in the tooth face. 
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Fig.5-2  Influence of rib forms on the maximum stress at tooth root when the load 

point is x=0 on the tooth tip in the tooth face.. 

 

5･4･2 リブの形状の変化による歯先たわみの影響 

次に図 5-3 に歯幅中央(x=0)の歯先に荷重点があるときに発生した歯のたわみの解

析結果を示す．解析結果の 1例ではあるが，これをみると応力の場合と同じく図 5-3(a)

のリブ無しモデルと比べ図 5-3(b)のリブ付きモデルの歯のたわみの分布はリブの有無

にほとんど依存しないことがわかる．一方で図 5-4に歯幅端部付近(x=w/2)の歯先に荷

重点があるときに発生した歯のたわみの解析結果を示す． 図 5-4(a)のリブ無しモデル

では歯幅端部の歯先が 0.078μm のたわみに対し図 5-4(b)のリブ付きモデルでは

0.074μm のたわみに減っていることがわかる．したがって，リブによりたわみが 5%程度

減っていることがわかる． 

ここで図 5-5 にリブ形状が変化したときの，荷重点を有する歯直角断面（yz 平面）と

歯の中立面(zx 平面)との交線上の歯先部の y 方向たわみを示した．実線は歯幅端部

付近(x=w/2)の歯先に荷重点がある場合のたわみを示し，点線が歯幅中央(x=0)の歯

先に荷重点があるときのたわみ（以降歯先たわみ）を示している．これをみると点線は 4

本の線がほぼ重なり水平の状態で， 0.058μm 程度を示しており，リブ形状の変化はリ

ブから遠い歯幅中央(x=0)に荷重点により発生する歯のたわみには影響しないことが

わかる．すなわち歯幅b/m（例えば本報ではb/m=7.5）が十分に広い場合には，歯幅中

央部付近の荷重における歯のたわみはリブの形状の影響を受けないことがわかる．対

して，実線の歯幅端部付近(x=w/2)の歯先に荷重点がある場合ではリブ高さ(a/amax.)が

高くなるのと比例して歯先のたわみが小さくなる傾向にあることがわかる．しかし，どの

リブ形状(a/amax.=0~100%, b/bmax.=0~100%)においても，歯幅端部付近(x=w/2)の歯先

に荷重点がある場合のたわみ（図 5-5 実線）は歯幅中央(x=0)の歯先に荷重点がある
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場合のたわみ（図 5-5点線）よりも大きいこともわかる．すなわちリブを付加することで歯

の剛性が高まり歯のたわみが小さくなる．歯のたわみの量はリブの体積と相関がある．

しかし本報で扱ったリブ形状では歯幅中央部と同じ歯の剛性を得ることはできなかっ

た． 
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(a)  A model without ribs      (b)  A model with ribs (b=B/4, a=3h/4) 

 

Fig.5-3  Tooth deflection distribution under the load at x=0 on the tooth tip in the tooth 

face. 
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(a)  A model without ribs      (b)  A model with ribs (b=B/4, a=3h/4) 

Fig.5-4  Tooth deflection distribution under the load at x=w/2 on the tooth tip in the 

tooth face. 
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Fig.5-5  Influence of rib forms on the tooth deflection at tooth tip when the load point 

is at x=0, w/2 on the tooth tip in the tooth face. 

 

5･4･3 基準となる歯幅中央荷重における応力とたわみの関係性 

つづいて図 5-6に歯幅中央 (x=0)に荷重点があるときのリブ形状変化における歯元

応力と歯先たわみの関係性を示した．これらの数値は図 5-2，8 と一致する．図 5-6(a)

の縦軸は 0.2MPa刻みとし，縦弾性係数 206GPa を考慮したときの 1με程度のひずみ

となる．つまり，リブ無しモデルを含めて本報で用意した 12 水準のリブ形状でリブ付き

モデルの歯元応力の差は 1目盛の半分の 0.5με(0.1MPa)にも満たない程度である．ま

た図 5-6(a)の横軸の歯先たわみは 0.01μm(=10nm)刻みとしたが，これは歯たけ

H=10mmに対するせん断ひずみ 1nε と一致する．これについてもリブ無しモデル含め

各リブ付きモデルの歯先たわみの差は 1 目盛の半分の 0.005μm(=5nm)にも満たない

程度である．したがって，リブ無しモデル含め各リブ付きモデルでの歯元応力と歯先た

わみの関係性がほぼ一致していることがわかる．さらに図 5-6(a)の縦横軸の目盛を 20

倍にして詳細化した図 5-6(b)で詳細をみると，各モデルの歯元応力差は 0.03MPa 程

度以下，すなわち 0.77MPaに対する 5％程度以下ではあるものの，リブ無しモデルより

もリブ付きモデルのほうが歯元応力は若干大きい．これはリブにより歯が支えられること

で，リブが無いときは端部に偏っていたひずみエネルギの一部が有効歯幅部に若干

移動したためと考える．また歯先たわみについては各モデルでの差は

0.0004μm(=0.4nm)，すなわち 0.0574μm に対する 1％程度以下ではあるものの，リブ

無しモデルよりもリブ付きモデルのほうが若干小さい．これはリブ無しモデルのときは歯

がたわんでいたのに対し，リブにより歯が歯の基部に接続されることで歯のたわみが歯

の基部の変形（基部の傾きやせん断変形）が抑制され，結果的に歯先の移動量が小

さくなったものと考える．これらの差は微小で，特に歯先たわみの差であった

0.0004μm(=0.4nm)は FEM解析で要素サイズの基本とした 0.5mmの 1×10-6以下であ
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り計算精度の不確かさを含むと考える．このように詳細を見ると若干の違いはあるもの

の，その差は応力で 5%以下，歯のたわみで 1%以下であるため差はほぼないと言える．

したがって，リブから十分に遠い歯幅中央付近に荷重点がある場合の発生応力や歯

の変形に対して，リブは影響しない．すなわち歯幅 b/m（例えば本報では b/m=7.5）が

十分に広い場合には，歯幅中央部付近の荷重における歯元応力は歯幅端部の形状

の影響を受けないことがわかる．したがって，この 0.77MPa，0.057μm を基準に応力と

たわみの変化を比率で観察することで，荷重点が変化した時の応力とたわみの変化

及び，リブ形状の変化による影響を対比的に観察することで検討を遂行する． 
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(a)  Main view 
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(b)  Detail view 

Fig.5-6  The relationship between the tooth root stress and the tooth deflection in each 

rib shape model under the load at a tooth width center (x=0) on the tooth tip in 

the tooth face 
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5･4･4 歯幅端部荷重における3箇所の応力集中と歯先たわみの関係

性 

図 5-7 にそれぞれのリブ形状を持つ解析モデルの有効歯幅端部(x=w/2)の歯先に

荷重点があるとき解析結果を示す．一般的なリブのない歯車においては，歯すじ方向

に一様な形状をしており，凹凸形状などの応力集中する部位がないため歯元 R 部に

しか応力集中しない．しかし，リブ付きモデルにおいては図 5-7をみてもわかるように歯

元 R 部に加え，リブ下部，リブ上部にも応力集中していることがわかる．すなわち，リブ

付きモデルにおいてはこの 3 箇所の応力集中に注意して，リブ形状を検討する必要と

なる．したがって，有効歯幅端部(x=w/2)の歯先に荷重点がある場合ではこの 3箇所そ

れぞれについてリブ形状の変化に伴う応力変化と歯先たわみについての観察を遂行

する． 

まず，図 5-8 にそれぞれのリブ形状を持つ解析モデルの有効歯幅端部(x=w/2)の

歯先に荷重点があるときの歯元応力の最大値と歯のたわみを示す．これを見るとリブ

無しモデルで歯幅中央(x=0)の歯先に荷重点があるときの歯元応力に対し 1.6 倍，た

わみに対し 1.35 倍程度で他の解析結果に比べ最も大きい．したがって有効歯幅端

部(x=w/2)の歯先に荷重点があるときでは，今回の解析に使用したどのリブ形状でも歯

元応力と歯のたわみの両方に対して低減効果があることがわかる．特にリブの歯元応

力低減効果の歯のたわみ低減効果のあったリブ高さ比(a/amax.)が 75%，リブ幅比

(b/bmax.)が 100%の解析モデルでは，歯幅中央(x=0)の歯先に荷重点があるときの歯元

応力に対し 1.02 倍，たわみに対し 1.11 倍まで低減できた． また，その歯元応力と歯 
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Fig.5-7  This is an analysis results showing stress distribution under the load at x=w/2 

on the tooth tip in the tooth face. 
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のたわみの分布はリブ形状の変化傾向に関わらず，歯元応力と歯のたわみの関係に

相関があることがわかった． 

次に，図 5-9 にそれぞれのリブ形状を持つ解析モデルの有効歯幅端部(x=w/2)の

歯先に荷重点があるときのリブ下部の最大応力と歯のたわみを示す．これを見るとた

わみとリブ下部の最大応力の間にリブ幅 b の変化に対し，比例関係があり，その傾き

はリブ高さ aに依存することがわかった． 
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Fig.5-8  This is the relationship between the max. tooth deflection at a tooth tip and the 

max. tooth root stress under the load at x=w/2 on the tooth tip in the tooth 

face.  
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Fig.5-9  This is the relationship between the max. tooth deflection and the max. stress 

around rib root under the load at x=w/2 on the tooth tip in the tooth face.  
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さらに，図 5-10 にそれぞれのリブ形状を持つ解析モデルの有効歯幅端部(x=w/2)

の歯先に荷重点があるときのリブ上部の最大応力と歯のたわみを示す．これを見ると

たわみと応力が反比例しており，リブ幅の増加により歯の剛性が増す代わりにリブ上部

に応力集中したためと考える．また，リブ高さ比(a/amax.)が 75%のときは荷重点とリブ上

部が比較的近いため，歯元やリブ下部と違い，荷重点付近の特異点の影響をうけ

FEM 解析結果として現実よりも大きい応力となっているとのことも考えられるが，定性

的に考えるとリブ高さが高いほうが剛性も高いため歯のたわみとしてはおさえやすいも

のの，荷重点が近いためリブ上部に応力集中しやすいことが考えられる．歯元すみ肉

部の応力集中係数は荷重が歯元に近くなると顕著に増大することも知られており 5.5)，

ここからも荷重点が近いためリブ上部に応力集中しやすいことが考えられる． 
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Fig.5-10  This is the relationship between the max. tooth deflection and the max. stress 

around rib tip under the load at x=w/2 on the tooth tip in the tooth face.  

 

 

5･4･5 歯幅端部への荷重時におけるリブ付き歯車に発生する最大

応力と歯先たわみの関係性とその考察 

最後に，図 5-8, 5-9, 5-10 に示した各リブ形状での 3ヶ所に生じた応力のうちの最も

大きい応力を抜き出したものを歯のたわみとの関係で図 5-11 にまとめた．これをみる

と，有効歯幅端部(x=w/2)の歯先に荷重点がある場合において，どのリブ形状でも歯

のたわみは押さえることができるものの，歯に発生する最大応力としては下げられない

リブ形状もあることがわかる．しかし，リブ形状を a/amax.=25%，b/bmax.=50%に設定する

と，歯幅中央に荷重点があるときの歯元応力に対し 1.35 倍で，リブ無しモデルの

1.58 倍に対し，14%程度の応力低減ができることがわかった．ただし，基準である歯
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幅中央に荷重点があるときの歯元応力である 1.00 倍程度以下には下げることはでき

ない．これはリブを付加して図 5-8 に示すように歯元応力は下げられても，リブ下部や

リブ上部に応力が集中してしまうためと考える．発生応力が 1.8MPa 付近で歯のたわ

みのみが違うリブ形状の水準がみられる．したがって，リブ形状の調整により同等レベ

ルの応力を保ったまま歯のたわみの調整ができることがわかる． 

以上より，リブ付き歯車はリブ形状を調整することで歯幅端部付近に荷重があるとき

の発生応力の低減することができ，ひいては歯車強度の向上を達成できることがわか

った．しかし，リブでは強化できない歯幅中央付近に荷重点があるときの歯元応力と同

等レベルまでは応力低減できない．また，リブ形状を変化させることで，同等レベルの

応力で歯のたわみの調整ができることがわかったため，リブ形状を調整することでリブ

付き歯車の適用製品の使用環境にあわせた歯のたわみへとコントロールできることが

わかった． 

例えば自動車用においては，低騒音下のニーズを満たすために実かみあい率を向

上する手法が有効である 5.6,5.7)．その一方で，高荷重運転時に歯すじの外端部方向に

実歯当たりが移動して歯幅方向の端部への抜けが発生することで強度低下を生じるこ

とが解明されており，その抑制のために軽負荷時の歯当たりを内端部側に寄せるため

の歯面修正などが必要となる．その場合は実かみあい率の低下を生じ，そのために軽

荷重時に騒音が増大するような現象が生じる場合がある．いわゆる騒音特性の荷重依 
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Fig.5-11  This is the relationship between the max. tooth deflection and the max. stress 

in a tooth under the load at x=w/2 on the tooth tip in the tooth face.  
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存性が生じ，その量産での管理が問題となる． その対応策として，軽負荷時からも歯

当たりを歯幅中央部から十分に端部まで確保して実かみあい率を確保し，かつ高荷

重時にも外端部に歯当たり抜けることがない設計の可能性が示されたものである．す

なわち荷重依存性に対してロバストな低騒音であり，かつ高強度なベベルギヤを具現

化できる技術であることがわかる． 

 

5･4･6 試作したリブ付きピニオンと歯先集中荷重で発生する応力

の実測にむけた実験条件 

図 5-12 に試作したリブ付きピニオンを駆動試験装置(国際計測器社かみ合い伝達

誤差測定機 ATM-460)に搭載しギヤにかみ合わせた状態を示す．試作したリブ付きピ

ニオンはリブ形状を a/amax.=25%，b/bmax.=50%に設定した．ギヤ，ピニオンともに材質

はクロムモリブデン鋼で，ピニオン歯数 8 枚，ギヤ歯数 41 枚，モジュール m=4.22，ギ

ヤピッチ円径 173mm，圧力角 19.5°，有効歯幅 30mm，歯幅中央のねじれ角 32.5°，歯

幅方向のリブ厚みは 3mmの歯車とした．歯形形状はカッタ半径 64mmのフェイスホブ

を使用したときの等高歯形状を再現した．加工には中型の汎用 5軸制御マシニングセ

ンタ（三井精機工業社製Vertex550-5X）を使用した．応力測定にはゲージ長0.2mmの

単軸タイプの抵抗線式ひずみゲージ(共和電業社 KFRB シリーズ)を用いて，歯幅中

央の歯元，有効歯幅端部の歯元（図5-7に示す歯元部のリブ隣接側），図5-7のリブ上

部の歯面との接続 R 部（図 5-7 に示すリブ上部の幅の中央），リブ下部の隅 R 部（図

5-7に示すリブ下部の幅の中央）の計 4ヶ所に歯直角断面に平行になるように貼り付け，

引張りひずみを計測して縦弾性係数 206GPaを乗じて応力に換算した．ひずみゲージ

の歯たけ方向高さは歯元すみ肉部においては Hofer の 30°接線法で決定される位置，

リブ上部，下部については隅R中心位置になるように狙った．比較用にリブ無しピニオ

ンも同様に用意し，ひずみゲージを歯幅中央の歯元，有効歯幅端部の歯元の隅Ｒ部

の計 2 ヶ所に同様に貼り付け計測した．ひずみゲージはブリッジボックスを介して動ひ

ずみ測定器(共和電業社 DPM-613A)を介して FFT アナライザ(小野測器 DS-3000)に

接続しひずみ量を計測した．荷重位置は 2 水準とし歯すじ凹面側の歯幅中央の歯先

と有効歯幅端部の歯先にロードセル(A&D 社 AD-4932A-50N)で計測しながら 50.0N

の集中荷重を歯面法線方向にそれぞれ負荷した．荷重方向は試作に用いた 5 軸加

工用の 3D モデルにて荷重位置における歯面の法線方向を確認し，その方向に一致

するように目視にて確認した．負荷時は図5-12の駆動試験装置にピニオンを搭載した



 

第５章 リブ形状の応力と歯のたわみの多目的最適化 

 

 - 78 -  

状態でピニオンが回転しないように固定した．なお，負荷時にはピニオンとギヤはかみ

合わせていない．  

試作したリブ付きピニオンとギヤは， 熱処理ひずみの影響やリブ部の焼入れ時の

割れなどのリスクを考慮し，実用を想定したときに必要となる浸炭焼き入れ処理までは

実行していない．一般的に縦弾性係数への熱処理の影響は小さく実用上ほとんど影

響しないため無視できる 5.8)とされており， 曲げにともなう変形やひずみ測定の応力換 
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(a)  Gear supported by rib in an experiment 
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(c)  Enlarged view around the tooth width end in (a) 

Fig.5-12  Experimental setup and positions of concentrated load and the stress with a 

strain gage 
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算に対する影響はないと考えている．本報でのひずみ測定で有意とした実測最小値

は 10με(2.06MPa)程度となる．これは後に示す図 5-13の実機応力 σe 0.4MPa程度に

該当するが，図 5-13 の実機応力 σeは 50.0N 負荷し実測した応力から換算した 9.8N

負荷した場合の応力を示している．実測の最小値 10με(2.06MPa)程度は抵抗線式ひ

ずみゲージではゲージ率の大きく微細応力の測定に向いた半導体式ひずみゲージ

には精度面で劣るが，歯車の歯元応力測定で 3～8MPa（14.6με～38.8με）程度のひ

ずみ測定事例 5.9)もあり，ひずみゲージは歯元すみ肉部の曲面部に張り付けるため初

期ひずみを受けることになるため半導体式ひずみゲージでなく最大許容ひずみの大

きい抵抗線式ひずみゲージを採用した．また，電気的，経時的安定性を保つため，ひ

ずみ測定ごとに校正値を確認しつつ，測定は 3 回計測し平均をとった．またひずみゲ

ージの温度影響については，ピニオンの固定に用いた装置を駆動させず，周辺環境

を 25±2℃程度に空調管理し温度変化をしにくい環境を目指した．さらにこのひずみ測

定は静的負荷となるため 10Hz 以下となる十分なローパスフィルタでも処理して，電気

的かつ周辺の微小な振動対策も遂行した．しかしながら測定精度については上記の

ように誤差対策をするも，ひずみゲージ，ロードセル，動ひずみ測定器などの測定精

度，リブ付きピニオンとリブ無しピニオンとの製造誤差，荷重位置やその方向の誤差，

加えてひずみゲージを手作業で張り付けていることによるひずみ測定位置の誤差もあ

るため，ひずみ測定結果には 10%程度の誤差を持つと考える． 

 

5･4･7 応力の実測結果の比較および考察 

実機にて測定した応力を σeとして，FEM解析応力は図 5-6, 5-8, 5-9, 5-10に示した

解析結果を σfとし両者の関係を図 5-13 に示す．図中には実機応力 σeと解析応力 σf

が一致する実線（σe＝σf）もあわせて示す．なお，図 5-13 の実機応力 σeは 50.0N負荷

し実測した応力から換算した 9.8N負荷した場合の応力を示した． 

まず歯幅中央の歯先に荷重をかけたとき（図中の No.3～4，No.9～12）の実機応力

σe に着目する．リブ無しピニオンの歯幅中央の歯元の実機応力 σe（No.4）は 0.50MPa

を示しており，リブ付きピニオンの歯幅中央の歯元の実機応力 σe（No.12）は 0.44MPa

を示し，若干ではあるが後者の結果はリブによる応力低減効果をうけているものと考え

られる．しかしながら，荷重点から遠い歯幅端部付近での応力はリブ無しピニオンの歯

幅端部の歯元の実機応力 σe（No.3）は 0.02MPa，対してリブ付きピニオンにおいては

歯幅端部の歯元，リブ上部，リブ下部の実機応力 σe（No.9,10,11）はそれぞれ 0.01MPa，
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0.02MPa，0.02MPa を示しており，ひずみの実測値としてはほぼ検出されない誤差レ

ベルの値でありほぼ応力は発生していないと考えられ，歯幅中央歯元の実機応力 σe

（No.4,12）に比べても 5%未満でありほぼ応力は発生していない． 

次にリブの効果が期待される歯幅端部の歯先に荷重をかけたとき（図中の No.1～2，

No.5～8）の実機応力 σeの値に着目する．リブ無しピニオンの歯幅中央歯元の実機応

力 σe（No.2）はリブ付きピニオンの同位置の実機応力 σe（No.8）とで，それぞれ 0.01 

MPaから-0.01MPaを示しておりほぼ応力は発生していない．しかしリブ無しピニオンの

歯幅端部の歯元の実機応力σe（No.1）は0.91MPaを示しており，歯幅中央の歯先に荷

重をかけたときの歯幅中央の歯元の実機応力 σe（No.4）0.50MPaに比べると1.8倍ほど

の応力を示している．対して，リブを付加すると歯幅端部の歯元の実機応力 σe（No.5）

は 0.61MPa となり，リブ無しピニオンの歯幅端部の歯元の実機応力 σe（No.1）に対して，

33%の応力低減効果があることがわかる．加えて，リブの上部とリブ下部の実機応力 σe

（No.6,7）は 0.37MPa，0.36MPa を示しており，これらは歯元応力よりも小さいためリブ

周辺が最弱部になっていないことがわかった． 

さらに解析結果との比較を遂行する．図 5-13 をみると No.1，No.4～7，No.12 は

σe=σfの実線上にはなく，0MPa 付近を除き，実機応力 σeは FEM 解析値 σfよりも小さ

い．要因として FEM 解析値 σfでは主応力をとっているのに対し，実機応力 σeは歯た

け方向の応力を測定していることの差が考えられるが，Winter らによるスパイラルベベ

ルギヤにおける応力方向の検討も含めた歯元応力の測定実験 5.10)によると，荷重点と

歯筋方向位置が一致する部位の歯元応力は，歯たけ方向に応力が発生するものの， 

歯すじ方向では応力がほぼ発生していないことがわかっている．一方で荷重点と歯筋

方向位置が離れた位置での歯元応力では，応力方向が入れ替わり歯たけ方向には

応力がほぼ発生せず歯すじ方向のみで応力が発生する．しかしその値は歯先の荷重

位置の直下の歯元部の歯元応力の 5%程度とされる．本報の場合では図 5-13 より，

No.1の歯元の実機応力 σe が 0.91MPaであるが，No.1は荷重位置とひずみ測定位置

が歯筋方向で一致しているため，歯すじ方向の応力はほぼ発生しないため主応力と

ほぼ一致する．しかし，No.2については歯形方向の応力は 0.01MPa以下程度でほぼ

発生していないが，歯すじ方向に最大で No.1の 0.91MPaの 5%，つまり 0.046MPaの

応力が発生している可能性がある．しかし歯たけ方向と歯すじ方向の応力を 2 乗平均

で合算しても 0.047MPaであり無視できる程度と考える． 

実機応力 σeと FEM解析値 σfの差の別要因として，FEM解析モデルがラック形状で
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あるのに対し試作品がスパイラルベベルギヤ形状であるとの形状差にあると考える．ス

パイラルベベルギヤは凹歯面と凸歯面がかみあうとの特徴があり，歯車諸元の詳細を

みると，解析モデルと試作品では歯形形状が一致していないのに加え，圧力角の違

い，歯すじの凹凸曲面の違い，さらに歯すじに沿って歯たけ定数（＝全歯たけ/モジュ

ール）が変化するなどの影響を考慮する必要があると考える．そこで FEM 解析モデル

の歯車諸元と試作品の歯車諸元の歯元応力を従来の歯元応力計算の実用式にて計

算しそれらの差を検討する．はすば歯車の歯元応力計算の実用式として梅沢の歯元

応力分布の近似式 5.11)を使用することで近似できるとされているが，スパイラルベベル

ギヤでは歯すじが曲率を持つため，スパイラルベベルギヤの歯元応力計算の実用式

として新井らは梅沢の近似式をもとに標準歯たけ(歯たけ定数＝2.25)の場合を対象に

して，歯すじ曲率半径の影響を含む凹凸面および圧力角の影響を考慮する歯元応力

分布の近似式を示している 5.12)．したがって，梅沢の近似式で計算した FEM解析で使

用したラック形状の歯元応力 σf’と新井らの近似式で計算した試作したスパイラルベベ

ルギヤの歯元応力 σe’の両者比を調べると σe’/σf’ = 0.762となった．それを図 5-13に破

線で示す．計算は両者ともに同一の歯幅中央の歯先への集中荷重をかける前提とし，

それに対する歯幅中央の歯元すみ肉部の応力を計算することとした．スパイラルベベ

ルギヤの歯元応力 σe’については凹面側の応力計算を遂行している．ただし，近似式

では歯車の軸に対する直角方向であるのに対し，本報では歯面に対する法線方向と

しているとの違いや梅沢の近似式では歯元すみ肉形状をホブ工具による創成曲線を

前提にしているとの違いもあるため，それぞれの計算結果を σe’/σf’との形での比率にし

て扱った． 

図 5-13 の破線に着目すると，リブ上部と下部の応力（No.6，7）を除いて，歯元応力

を評価した No.1,4,5,12は破線付近に分布していることがわかる．それも破線の下側に

存在しており，実機応力 σeが解析応力 σfを下回る結果であり完全には一致していない．

リブ上部と下部（No.6，7）については歯車形状となっていない実用式を適用できない．

リブ隣接の歯元部（No.5）においてもリブが影響して応力が小さくなって生じた差と考

える．歯幅中央の応力（No.4，12）については，σe’/σf’ = 0.762の計算においてスパイラ

ルベベルギヤの試作品の歯元応力の近似式計算では歯車の外端部のモジュール

m=4.22 を利用したが，試作したピニオンが等高歯であるため歯すじに沿って歯たけが

一定なので歯たけ定数（＝全歯たけ/モジュール）は試作したピニオンの外端部より歯

幅中央部で小さくなり σe’/σf’= 0.762がさらに小さくなるために生じた差と考える．ただし
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どの場合も解析結果のほうが実機よりも安全側（応力値が大きく）に算出されており，

設計の上流工程で指針を検討する上では十分な情報と考えられる． 

一方，リブ付近の応力（No.6，No.7）は破線から遠いことがわかる．解析では歯幅端

部の歯先に荷重をかけたときの歯幅端部の歯元の解析応力 σf (No.5)とリブ上部の解

析応力 σf (No.6)，リブ下部の解析応力 σf (No.7)は約 1.0MPa程度で同等であったが，

実機応力 σe (No.7)は歯幅端部の歯元の実機応力 σe (No.5)の 0.61MPaに対してリブ

上部の解析応力 σf (No.6)は 0.37MPaであり 60%，リブ下部の解析応力 σf (No.7) は

0.36MPaであり 58%，と約 40％の差が生じている．これはリブ部の断面は歯形やラック

の形状とは異なるため，上述の新井らの実用式だけでは十分な考慮ができていないこ

とが考えられる．特に歯幅端部に荷重をかけたとき図 5-12(a)の端部の様子からもわか

るように，ねじれ角の影響により実機での凹面荷重では歯直角断面の圧縮側にリブが

付加される形状で歯の剛性がより高まることで実機応力 σeが解析応力 σfより小さくなる

ものと考えられる．本機の場合はピニオン側の凹面駆動を想定しており，これも解析結

果が安全側に算出されているため指針としては有効な情報と考えられる． 

以上より，歯の端部にリブを付加した新しいピニオンの検討において，詳細図面が

ない設計の初期段階での1DCAEを基にした簡易FEMモデルを使用した解析は歯元

の応力低減の効果に対してある程度の定量的な検討が可能であることがわかった．そ

の一方で，リブ部に対しては定性的に強化の効果を評価できるが，詳細設計に向けた

定量的な評価にはより詳細な設計情報を用いた解析を必要とすることが判明した． 
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Fig.5-13  This is the comparing results relationship between calculated stresses and 

experimental ones. 
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5･5 結言 

本章では三角形リブを有するスパイラルベベルギヤについて，リブ形状の変化が歯

元とリブ部周辺の曲げ応力および歯のたわみに与える影響を考察した．結果を以下に

まとめる． 

(1) 三角形リブ付き歯車では歯幅端部にリブを付けても，リブから十分に遠い歯

幅中央歯先に荷重点があっても歯元応力の低減や歯のたわみの低減は期

待できない．  

(2) 一方で歯幅端部歯先に荷重点がある場合，歯幅中央歯先に荷重点がある場

合の歯元応力や歯のたわみと同等以下までは減らせないまでも，リブによる

歯元応力低減効果や歯のたわみの低減効果があることがわかった．  

(3) 三角形リブ付き歯車では，荷重点が歯幅端部歯先にある場合の歯元応力は

減らせるものの，リブ周辺，例えばリブと歯面が接続する部分やリブと歯元基

部が接続する部分に応力集中が発生し，リブ形状に依存して歯元応力よりも

高い応力が発生することもある．さらに，一般的なリブ無し歯車の歯元応力よ

りも大きい応力集中がリブ接続部付近に発生させるリブ形状もあり，リブにより

破損強度が下がる可能性もある．したがって，リブ付き歯車の場合はリブ接続

部付近の曲げ応力も考慮してリブ形状の設計をする必要がある． 

(4) 三角形リブ付き歯車を実際に試作し，実際に荷重を負荷して発生応力を実

測した結果，1DCAE モデルを用いた FEM 解析結果は歯部では定量的な精

度を確保されていることが判明した．一方，リブ部で生じる応力に対しては定

性的な精度であり，定量的な評価にはより詳細な設計情報が必要であること

が判明した．これらの知見を考慮しておけば，詳細な 3D モデルなどがまだ無

い歯車諸元検討などを行う設計初期段階でリブ付き歯車の重要なパラメータ

であるリブ形状を検討するには，簡易モデルを用いた FEM解析はリブ形状を

見通しよく設計するのに有効であることがわかった． 
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第６章 リブ付きスパイラルベベルギヤの駆動特性の

考察 

6･1  緒言 

前章まででも述べたように，リブ付きスパイラルベベルギヤは従来にない歯車の構

想であるため従来の歯車強度の考え方などをそのまま適用することができず，リブ付き

スパイラルベベルギヤに向けた新規の設計手法の確立が必要となる．前章では，三角

形リブ付きピニオンを実際に試作し，実際に静的集中荷重を負荷して発生応力を実

測し，1DCAEモデルを用いた FEM解析結果は歯部では定量的な精度を確保されて

いることを示した．一方，リブ部で生じる応力に対しては定性的な精度であり，定量的

な評価にはより詳細な設計情報が必要であることが判明した．これらの知見を考慮し

ておけば，詳細な 3Dモデルなどがまだ無い歯車諸元検討などを行う設計初期段階で

リブ付きピニオンの重要なパラメータであるリブ形状を検討するには，簡易モデルを用

いた FEM解析はリブ形状を見通しよく設計するのに有効であることがわかった． 

歯車の歯元応力の実測は，すぐばかさ歯車にて歯元にひずみゲージを張り付けた

歯車をかみ合わせて駆動させることで歯元応力と歯あたりの関係性を調査している研

究例 6.1)みられ，はすばかさ歯車や本研究で扱っているスパイラルベベルギヤにおい

ても同様に実機を駆動させて歯元応力を測定している研究例 6.2~6.4)もみられる．スパイ

ラルベベルギヤの実機を駆動させた状態での実験では特に，駆動時の歯元応力の時

間的変化を観察されることが多く，スパイラルベベルギヤのかみ合いが進行する過程

でかみ合い状態が変化することに注意している．しかし，1･1･5 節でも述べたとおり本

研究で取り扱っているリブ付きスパイラルベベルギヤにおける研究例などはない．リブ

付きスパイラルベベルギヤはリブを付与することで歯の剛性などが通常のリブの無い

歯車とは異なるため，応力の観察によるかみ合い状態や歯あたりの検討が重要である

と考える．しかし前章までの検討は，リブを付与したピニオンとギヤをかみ合わせて駆

動させておらず，歯車対として駆動させた時のリブの効果を観察するまでには至って

いなかった． 

したがって本章 6.5,6.6)では，前章で扱った実際に試作したリブ付きピニオンをギヤと

かみ合わせて駆動させ，その時の歯元およびリブ周辺での発生応力を測定することで

リブ付きスパイラルベベルギヤの駆動特性について考察した． 
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6･2 試作したリブ付きピニオンとその駆動特性の検討にむけた実

験装置および実験方法 

6･2･1 試作したリブ付きピニオンとギヤ歯車対 

 前章にて示した試作ギヤセットを活用し，詳細は前章の 5.4.6節および図5-12と同様

である．  

 

6･2･2 実験装置と駆動条件 

図6-1に試作したリブ付きピニオンを駆動試験装置（国際計測器社製かみ合い伝達

誤差測定機 ATM-460）に組付けた状態を示す．装置は両軸にモータを搭載しており，

各軸で最大出力トルク 98N･m，最大回転数 20rpm で，従動側の回転数を制御するこ

とで負荷を加える動力吸収式実験装置である．また，各軸にスライド機構を具備してお

り，図 6-1に示すギヤ側の軸は y軸方向と z軸方向に，ピニオン側の軸は x軸方向に

スライドでき，これにより歯あたり位置とバックラッシの調節が可能な装置である． 駆動

装置はチルト機構も具備しており各軸は z 軸周りに回転させることができるが，本報で

は各軸を直交させた状態で固定している．実験はピニオン駆動とし，ピニオン負荷を

最大 19.1N･m，ピニオン回転数を 20.0rpm として図 6-1に示す矢印方向に回転させて 
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Fig.6-1  Experimental device 
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(a)  Setup of the tooth contact around the center 

 

Starting point

of meshing

End point of meshing

Estimated 

contact lines

 

(b)  Setup of the tooth contact around the heel side 

Fig.6-2  Tooth contacts in the gear under the condition of 19.1N･m and 20rpm in 

pinion  

 

ピニオン凹歯面とギヤ凸歯面で伝達した．ギヤ負荷は最大 98.0N･m，ギヤ回転数は

3.9rpm となる．歯あたりを確認するための油分を含んだ塗料（図 6-2 のオレンジ色と青

色）をギヤとピニオンの歯面に塗っているが，これに加えて駆動前にデファレンシャル

ギヤオイルを薄く塗布した後に駆動させた．バックラッシュはギヤ側の外周方向で

180μm とした．前章まででリブから遠い歯幅中央付近に荷重点がある場合はリブの応

力低減効果はなくリブに近いところに荷重点がある場合にリブの応力低減効果がある

ことが判明しているため，その観察のために図 6-2 に示す 2 条件の歯あたりの荷重位

置で試験した．歯あたりはピニオン側で 19.1N･m を負荷したときのものである．図

6-2(a) は歯幅中央付近に歯あたりがつくようにしたもので，図 6-2(b)は歯車外端に歯

あたりがつくように図 6-2 (a)の状態となるギヤとピニオンの相対位置から図 6-1に示す



 

第６章 リブ付きスパイラルベベルギヤの駆動特性の考察 

 

 - 89 -  

z軸のマイナス方向にギヤを移動させた．また，図 6-2の歯あたり部にはかみ合い接触

線も示す．かみ合い接触線とは，スパイラルベベルギヤ対のかみ合いは歯面修正や

誤差などにより点接触となるが，歯面修正などのない理論上の歯面のかみ合いは線

接触であり，スパイラルベベルギヤ対は歯面修正量が微小であることと良好な共役歯

面であるため，かみ合い時の負荷がかかった点接触はかみ合い接触線上にそって広

がるとの考え方である 6.7)．図 6-2 (a) はかみ合い進行にともない，かみ合い開始から

次第に接触線が長くなり最大値を示した後に次第に短くなる例であり，図 6-2 (b)はか

み合い開始直後に急激に接触線が長くなり，かみ合い中盤頃に急激に接触線長さが

短くなった後にかみ合いが終了する例である． 

ひずみ測定にはゲージ長 0.2mm の単軸タイプの抵抗線式ひずみゲージ（共和電

業社製 KFRB シリーズ）を用いた．ひずみゲージの貼り付け位置については前章にゆ

ずる．引張りひずみを計測し縦弾性係数 206GPa を乗じて応力に換算した．ひずみゲ

ージはピニオンの先端に取り付けたスリップリング（東京計測器社製 S10），ブリッジボ

ックスを介して動ひずみ測定器（共和電業社製 DPM-613A）を介して FFT アナライザ

（小野測器社製 DS-3000）に接続されている．スリップリング経由によるひずみゲージ

の抵抗値に発生するノイズを軽減するため，ひずみ計測用のひずみゲージと同様の

ものを使って 4ゲージ法によるブリッジ回路をスリップリングに経由する前のピニオン軸

に形成した．FFTアナライザに入力される前まではDC出力としており，FFTアナライザ

でサンプリング周波数を 200Hz として A/D 変換を行った． またひずみ測定における

誤差影響を極力排除するために電気的，経時的安定性を保つ目的で駆動させるごと

にひずみ測定の校正値を確認した．ひずみゲージの温度影響については長時間の

駆動をさせないことでかみ合いによる歯面のすべりによる発熱の影響を避け，周辺環

境は 25±2℃程度に空調管理することで温度変化しにくい環境を目指した．回転の位

相（=回転角）を監視するためにピニオン軸の側面にマイクロフォトセンサ（パナソニック

社製 PM-Y45）を取り付け，ひずみ測定と同時に FFT アナライザで回転パルスを読み

込んだ．なお，以降は応力について検討するのでひずみ測定を便宜的に応力測定と

呼称する． 

 

6･3 駆動試験結果および考察 

6･3･1 歯車駆動時の発生応力と歯のかみ合い枚数の推移 

一般的なリブ無しピニオンについて，歯あたりを歯幅中央付近（図 6-2(a)）にして歯
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車駆動させたときのピニオンの位相と応力の関係を図 6-3(a)に，歯あたりを外端部付

近（図 6-2(a)）に寄せて歯車を駆動させたときの関係を図 6-3(b)に示す．図 6-3(a)(b)と

もにピニオンでトルク19.1N･m，回転数20rpmとし図の横軸は回転数から換算したピニ

オン位相としギヤの約 1回転分のピニオン位相 1800°（=ギヤ位相 351.2°）までを示した．

位相は図 6-3(a)でみられる歯幅中央の歯元の応力が引張応力に転じる点が 180°にな

るように設定した．また，図6-3(a)と図6-3(b)を得た応力測定した際にピニオンおよびギ

ヤを試験機から取り外しておらず，マイクロフォトセンサにて位相を観測したため各図

の位相は一致している． 

図 6-3(a)の歯幅中央の歯元応力（青線）をみると，ピニオン１回転ごと（360°間隔）で

よく似た応力波形がみられている．しかしながら引張応力が大きく観測されている山の

部分（例えば 180°～230°付近）は応力測定した歯がかみ合っていると考えられるが，

それらの引張応力のピーク値には若干の差がみられる．図 6-3(a)でギヤ 1回転分する

間の 5回のかみ合いで差の大きい 1山目（180°付近）ピーク値 56.0MPaと 3山目（900°

付近）のピーク値 50.9MPaには 9%の差がある．この応力差は試験機に組み付け誤差

によるギヤの偏芯，ギヤの歯同士のピッチ誤差や歯面精度誤差，試験機のトルク変動

に起因して表れていると考える．特にピッチ誤差については，ピニオンとギヤともに単

一ピッチ誤差は最大 5μm 程度の製造誤差が生じていた．東崎らのスパイラルベベル

ギヤにおける単一ピッチ誤差が歯元応力に与える影響を示した報告 6.8)によると最大

単一ピッチ誤差がピニオンで 11μm から 17μm，ギヤで 12μm から 20μmへ悪くなった

場合，動的な歯元応力は 250MPa から 320MPa へと増大することが示されている．概

算するとピニオンとギヤの相対で最大単一ピッチ誤差が 14μm 増大すると歯元応力は

28%(=(320-250)/250)増大することになる．本報の場合，ピニオンとギヤの相対で最大

単一ピッチ誤差が 10μm 程度であるので，かみあう歯の組み合わせによって

20%(=28/14×10)程度の歯元応力の増減幅が出てしまうことが予想できる．一方でかみ

合いの最中と思われる引張応力が大きく観測されているピニオンの位相幅（図 6-3(a)

の横幅）はほぼ一致しており，細かく見ても 1°の差もない程度であった．さらに応力測

定した歯がかみ合っていないと思われる部分をみると 90～180°付近に圧縮（マイナス

値）が現れており，これはFalahらの実験 6.9)でも見られており，図 6-4にように応力測定

歯がかみ合う直前にかみ合っている隣接歯の基部が荷重によりせん断変形し，それに

従って応力測定歯とその直前の隣接歯の間の歯溝も狭まるように変形することで圧縮

応力が現れたものと推定される． 95°付近および 145°付近に小さな極大ピーク値がみ 



 

第６章 リブ付きスパイラルベベルギヤの駆動特性の考察 

 

 - 91 -  

 

 

-20

0

20

40

60

80

0 180 360 540 720 900 1080 1260 1440 1620 1800

S
tr

es
s 

[M
P

a]

Rotarion angle in pinion [ ]

Tooth root near

tooth width end

Tooth root at

tooth width center

 

(a)  Center tooth contact in the tooth width 
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(b)  Heel side tooth contact in the tooth width 

Fig.6-3  Fluctuation of the measured stresses while driving the gear and pinion with no 

ribs (19.1N･m, 20rpm and 5 rotation in pinion( = about 1 rotation in gear)) 
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Fig.6-4  Image of tooth deformation 
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られ，これは隣接歯のかみ合いの切り替わりと考えられる影響も現れていることがわか

る．またかみ合っていないと思われる部分の間（例えば 230°付近～540°付近）で 1 回

転毎（360°間隔）に僅かに引張応力（プラス値）が増大する傾向もみられる．これは少

歯数のピニオンは歯の基部となる円錐台の直径が小さく，180°対向歯のかみ合いに

起因する曲げモーメントの影響で生じるものと考えられる． すなわち少歯数のピニオ

ンではかみ合い進行に伴い，隣接歯だけでなく 180°対向歯のかみ合いに起因した影

響をも複雑に受けて歯元応力が変動することもわかる．次に図 6-3(a)の外端周辺の歯

元応力（オレンジ線）をみるとほぼ応力が観測されていないことがわかり，細かく見ても

-2～2MPa 程度を変動しているのみであった．したがって，歯あたりを歯幅中央付近

（図 6-2(a)）にした時は歯幅中央の歯元には応力発生するものの，外端部歯元にはほ

ぼ応力発生していないことがわかる． 

次に図 6-3(b)で歯あたりを外端部付近（図 6-2(b)）に寄せたときの歯幅中央の歯元

応力（青線）をみると，波形の様子は違うものの，図 6-3(a)と同様にピニオンの 1回転ご

とによく似た応力波形，引張応力のピーク値に若干の差が現れており，引張応力が観

測されているピニオンの位相幅（図 6-3(b)の横幅）についてはほぼ一致している．また，

外端部の歯元応力（図 6-3(b)オレンジ線）をみると，図 6-3(a)と異なり応力発生がみら

れ歯あたりを外端部付近に寄せた影響があることがわかる． 

次に図 6-5 に図 6-3 の 0～360°の応力波形を示しピニオンのかみ合い状態につい

て考察する．まず図 6-5(a)にて，歯あたりを歯幅中央付近（図 6-2(a)）にしたときの歯幅

中央の歯元応力（図 6-5 青線）に着目すると，引張応力が観測されている as～aeの幅

をみると，約 55°の間で応力測定歯がかみ合っていることが考えられる．また，応力測

定歯の前の歯がかみ合っていると思われる位置，as～ae を横軸左方向にピニオン 1

歯分の 45°（=360°/8歯）ずらした bs～beをみると，191°付近の応力のピーク値が観測さ

れ変曲点となっている位置とbeがほぼ一致していることがわかる．逆に，応力測定歯の

後の歯がかみ合っていると思われる位置，as～ae を右方向に 45°ずらした cs～ceをみ

ると，225°付近の応力の線が変曲点となっている位置と ceがほぼ一致していることがわ

かる．これらより，as～beの約 10°で 2 歯かみ合い，be～caの約 35°で 1 歯かみ合い，cs

～ae で約 10°で 2 歯かみ合いをしており実かみ合い率 1.36（=(10°+10°)/55°×2 歯

+35°/55°×1歯）程度であることがわかる．さらに図 6-2(a)のギヤ歯面の歯あたりをみると，

かみ合い開始付近のかみ合い接触線が長くなる付近が図 6-5(a)のかみ合い開始直後

の as～beで歯幅中央の歯元の曲げ応力が急激に増大している部分と一致し，歯あたり
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のかみ合い開始付近のかみ合い接触線が短くなる付近が図 6-5(a)のかみ合い終了直

前の cs～ae で歯幅中央の歯元の曲げ応力が急激に減少している部分と一致している

ものと考えられる． 

さらに図 6-5(b)で歯あたりを外端部付近（図 6-2(b)）に寄せたときの歯幅中央の歯元

応力（青線）をみると，こちらも図6-5(a)と同様に引張応力が観測されている as～aeの幅

をみると，約 50°の間で応力測定歯がかみ合っていることが考えられる．図 6-5(a)と異

なり，as～ae の幅が短いのは歯あたり領域が短くなったことが考えられる．これは図

6-2(a)の歯あたりに比べ図 6-2(b)の歯あたり歯筋方向長さが若干短いことからも確認で

きる．また図 6-5(a)と図 6-5(b)の位相はマイクロフォトセンサにて一致させているため，

歯あたりを外端部に寄せたことでかみ合いの開始が，図 6-5(b)の asと図 6-5(b)の asの

差分の約 13°早くなっていることがわかる．また，beおよび csの位置と歯幅中央の歯元

応力（青線）の変曲点がほぼ一致しており，歯幅端部の歯元応力（オレンジ線）におい

てもほぼ同じ位置に変曲点があることがわかり， これらの点で同時かみ合い歯数が変 
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(a)  The load point condition of the tooth width end contact 
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(b)  The load point condition of the tooth width end contact 

Fig.6-5  Fluctuation of the measured stresses while driving the gear and pinion with no 

ribs (19.1N･m, 20rpm,and 1 rotation in pinion) 
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化していることが考えられる．実かみ合い率を考えると図 6-5(b)の as～beの約 5°で 2歯

かみ合い，be～caの約 40°で 1歯かみ合い，cs～aeで約 5°で 2歯かみ合いをしており，

実かみ合い率 1.20（=(5°+5°)/50°×2歯+40°/50°×1歯）程度であることがわかる．歯当た

り領域の変化とかみ合い率の変化は，歯幅中央の歯元応力（青線）の引張応力のピ

ーク値が図 6-5(a)の 56.0MPaよりも図 6-5(b)の 73.6MPaほうが 31%大きくなっているこ

とにも影響していると考えられる．さらに図 6-2(b)のギヤ歯面の歯あたりをみると，ピニ

オン歯面のかみ合い開始は歯幅外端の歯元でありその直後付近は接触線も比較的

長いが，接触線が中央に近くなると急激に短くなり面圧も上昇しているものと考えられ，

図 6-5(b)の be～csの中点付近（約 195°）以降に歯幅中央の歯元応力（青線）が急激に

増大しているものと考えられる． 

 

6･3･2 歯車駆動時におけるリブ影響の考察 

次に図 6-6 に一般的なリブ無しピニオンとリブ付きピニオンを歯車駆動させたときの

歯元応力変化の推移を観察しリブの影響について考察する．図 6-6の破線は図 6-5と

同じものであり，リブ無しピニオンを歯車駆動したときの応力変化の推移を示し，図 6-6

の実線がリブ付きピニオンを示している．図 6-6(a)は歯あたりが歯幅中央付近（図

6-2(a)）の時，図 6-6(b)は歯あたりが外端部付近（図 6-2(b)），すなわちリブ近傍の荷重

点が存在する時に駆動させた結果を示している．リブ付きピニオン（実線）とリブ無しピ

ニオン（破線）の位相差はピニオンの組み換えを行うのでマイクロフォトセンサで一致さ

せることはできなかったが，図 6-6(a)の歯幅中央の歯元応力（青線の実線および破線）

がともに 180°の位置に，かみ合い開始点と思われる引張応力に向かう変曲点を合わ

せるようにした位相を決めた．なお図 6-6(b)の結果の測定時には，図 6-6(a)の結果の

測定時からピニオンを試験機から取り外ししていないため，図 6-6(a)と図 6-6(b)の各ピ

ニオン同士の位相はマイクロフォトセンサを使って一致させている． 

まず，図 6-6(a)で歯あたりが歯幅中央付近（図 6-2(a)）にある場合について考察する．

歯幅中央の歯元応力（青線）をリブなし歯車とリブ付きピニオンとで比較観察すると，

192°～228°の間では応力値に差がみられており，例えば 213.75°の位置ではリブ付き

ピニオン（青の実線）が 45.5MPa，リブ無しピニオン（青の破線）が 34.4MPaであり 32%

の差がある．この差はひずみゲージの貼り付け位置に若干の差が出ていることと，目

視ではわからない程度の歯あたりの微差が影響したものと考える．しかしながら，かみ

合い始め付近の 180°～192°やかみ合い終わり付近の 228°～235°の応力推移はよく
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一致しており，特に 192°付近にある引張応力のピーク値はリブ無しピニオンで

56.0MPa，リブ付きピニオンで 55.6MPaであり差は 1%程度であった．この時の歯あたり

を図 6-7(a),(b)に示すが，歯あたりの形状はよく似ており 192°付近の引張応力の差が

1 %程度であることから，歯あたりはよく一致していることが見られるが，若干の違いとし

てギヤの内端(=Toe side)歯先付近（＝ピニオン内端歯元付近）においてリブ付きピニ

オンのかみ合いのほうが歯あたりは狭く見える．これは組立誤差やピニオンの製造誤

差などが影響し歯あたりの微差として現れ，これは歯あたり領域内での荷重中心に若

干のズレが生じたことで歯あたりの微差および 213.75°の位置での 34.4MPa (32%)の

応力差となったと推定する．前章の図 5-6(a)の解析結果を見ると，歯元応力は約

0.77MPa で歯先たわみは約 0.057μm であった．片持ち曲げ梁と同様に歯元応力と歯

先たわみは比例関係にあると考えると 213.75°の位置での応力差 34.4MPa は歯先た

わみで約 2.5μm(=0.057×34.4/0.77)となる． 歯あたりは実接触から歯面同士の隙間が 
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(a)  Measured stresses under the setup of the tooth contact around tooth width center 

(fig.6-2(a)) 
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(b)  Measured stresses under the setup of the tooth contact around heel side (fig.6-2(b)) 

Fig.6-6  Influence of the ribs on stresses under the condition of 19.1N･m and 20rpm in 

pinion 
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Toe side

Heel side

PinionGear
 

(a) With no rib under the setup of fig. 6-2(a) 

Toe side

Heel side

PinionGear
 

(b) With ribs under the setup of fig. 6-2(a) 

Toe side

Heel side

PinionGear
 

(c) With no rib under the setup of fig. 6-2(b) 

Toe side

Heel side

PinionGear
 

 (d) With ribs under the setup of fig. 6-2(b) 

Fig. 6-7  Images of teeth contacts under the condition of 19.1N･m and 20rpm in pinion 
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約 5μm（＝塗料厚さ）以下なら塗料が剥がれて目視でわかるようになる歯あたりとして

認識されることが多い．すなわち歯あたりで歯面接触しているようでも，隙間 5μm 以下

で接触していない部分がある．したがって，歯先たわみで 2.5μm程度の変形であれば

歯あたり（隙間 5μm 以下の領域）の変化は微小であり目視確認が難しいと考えるが，

歯元応力では応力差 32%と顕著に表れることがあると考えられる．またリブ付きピニオ

ンとリブ無しピニオンでのひずみゲージの貼り付け位置の差は影響としては，ひずみ

ゲージの貼り付け位置の誤差が1mm以下であったこととかみ合い始め開始(180°)から

かみあい終わり(235°)までの応力推移の変曲点の位相が良く一致していることから，ひ

ずみゲージの貼り付け位置の差は測定結果にほぼ影響を及ぼしていないものと推定

する．また，外端部の歯元（オレンジの実線と破線）や，リブ上部（緑の実線），リブ下部

（グレーの実線）はリブ無しピニオンおよびリブ付きピニオンともにほぼ 0MPa を示して

おり，ほぼ応力が発生していないことがわかる．したがって，前章までで示されていたと

おり歯車駆動時でもリブから十分に遠い歯幅中央付近に荷重がかかった時の発生応

力はリブ付きピニオンとリブ無しピニオンでよく似ており，リブはほぼ影響していないこ

とがわかった． 

次に，図 6-6(b)で歯あたりが外端部付近（図 6-2(b)）にある場合について考察する．

図 6-7(c),(d)にこれらに図 6-6(b)に示した応力変化となる歯あたりを示すが，図 6-6(a)

の場合と同様に歯あたりの変化は微小であり目視ではわかりづらい変化であった．し

かし図 6-6(b)に示すように応力としては変化が表れていることがわかる．外端部付近の

歯元応力（オレンジの実線と破線）に着目すると 173°～215°の応力推移の波形はよく

似ており，引張応力のピーク値は 180°～191.25°間の最大値でリブ付きピニオンが

26.3MPa，リブ無しピニオンが 27.0MPa であり差は 3%と小さい．位相の差としては，か

み合い開始点と思われる引張応力に向かう変曲点がリブ付きピニオン（実線）で 165°，

リブ無しピニオン（破線）で 168°であり，かみ合い開始点はリブ付きピニオンのほうが若

干早いことがわかる．これはリブ付きピニオンのほうがかみ合い始めの位置は若干外

端に寄っていることが考えられ，発生応力のピーク値がリブ無しピニオンよりも若干小

さいこと，215°付近のかみ合い終わりが一致していることも考慮すると，かみ合い始め

からかみ合い終わりにかけて歯あたりはリブ付きピニオンのほうが広くなっていることが

考えられる．続いて歯幅中央の歯元応力をリブ無しピニオン（青色の破線）とリブ付き

ピニオン（青色の実線）で比較観察すると，両者ともに 173°の変曲点から引張応力が

大きくなっていくとの傾向は同じであるものの，リブ無しピニオン（破線）は 213°で引張
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応力のピーク値 72.4MPa，リブ付きピニオン（実線）では 210°でピーク値 57.8MPaであ

り 20%程度の差が生じており，リブ付きピニオンのほうが発生応力は小さい．これより，

図 6-6(a)からわかっている歯幅中央付近の荷重に対してリブが応力低減に寄与しない

ことを考慮すると，図 6-6(b)の結果を得た応力測定時のリブ付きピニオンの歯あたりが

リブ無しピニオンよりも外端に寄っていることが予想される．通常の歯車対であればリ

ブ付きピニオンのほうが外端部の歯元応力が大きくなっていることが予想される．しか

しながら上記したように，図 6-6(b)から外端歯元の応力（オレンジ線）はリブ無しピニオ

ンとリブ付きピニオンとでほぼ同等であることがわかる．これらよりリブが外端部の歯元

応力低減させたことが考えられる．平歯車の例ではあるが，炭焼入れ焼き戻しした

SCM415 材の平歯車（モジュール 4mm，圧力角 20°）の曲げ疲労の実験結果によると，

歯元応力が 120MPaから 100MPaへと 16.7%低減することで歯元折損に至る歯元曲げ

の繰り返し数が約 5×104回から約 5×105回へと 10倍ほど疲労寿命延長するとの報告

がある 6.10)．本報の対象はスパイラルベベルギヤ対であり負荷条件や歯車諸元などの

違いも多々あるものの，本報での試作品はモジュール m=4.22mm，圧力角 19.5°で材

質は SCM420材であり実用時には浸炭焼入れ焼戻しを想定しているとの類似点もあり，

実験結果からリブを付けることで歯元応力のピーク値で 20%程度の応力低減できるこ

とから類似の疲労寿命延長効果が期待される． 

一方でリブ上部（緑色の実線）とリブ下部（グレーの実線）の応力の推移を見ると，両

者ともに 173°付近と 197°付近で変曲点を持ち，この傾向は外端部の歯元応力（オレン

ジの実線）と同じだが応力の絶対値は小さい．180°の位置でリブ上部（緑色の実線）は

7.0MPa，リブ下部（グレーの実線）は 9.2MPa，外端部の歯元応力（オレンジの実線）は

25.1MPa であった．また 112.5°～157.5°に歯元応力は隣接歯の影響による圧縮（マイ

ナス値）の応力が観察されるが， リブ上部およびリブ下部の応力はほぼゼロであること

もわかる．すなわち，歯元応力に比べリブ部応力は隣接歯などの影響が少ないことも

わかる．これらの結果から，リブ付きピニオンではリブが外端部の歯元応力を低減する

一方，リブ部近傍のリブ部や下部の応力については外端側の有効歯幅端部の歯元の

応力よりも小さく，リブ部は破損起点にはならないことがわかった． 

 

6･3･3 歯あたり移動のトルク依存性とリブの効果 

次に図 6-8に図 6-6(b)の試験装置設定（図 6-2(b)の歯あたりとなるギヤ，ピニオンの

相対位置），つまりは歯あたり位置が同じでピニオントルクを変動させたときの発生する
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応力の変化を観察することでリブの影響について考察する．加えて，図 6-8 の測定結

果を示すピニオン負荷トルク 11.4 N･m と 19.1N･mの時の歯あたりを図 6-9に示す．ト

ルク変動させた際にピニオンおよびギヤを試験機から取り外しておらず，マイクロフォト

センサにて位相を観測したため，各図中のトルク変化させたときの応力変動の位相は

一致している．最初に図 6-8(a)でリブ無しピニオンにおけるトルク影響を観察する．歯

幅中央と外端部の歯元応力はともにトルクが大きくなると発生応力が大きくなっている

ことがわかる．かみ合いの位相の長さ（横軸方向の長さ）を考えると，165°のかみ合い

開始点と思われる応力の変曲点をみると 3 トルクともにほぼ同じ位相であることがわか

る．対して，かみ合い終了点と思われる位置は若干の差が出ており，19.1N･mで 217°，

15.3 N･m で 216°，11.5N･m で 215°程度であり，これらからトルクが大きくなることで歯

あたりが広がり，実かみ合い率が大きくなっていることが考えられる．またトルクが大きく

なることで，かみ合い終わりが遅くなるとともに 179.25°～180°の間の応力の変曲点の

位置も遅くなっている（横軸右方向に移動している）こともわかる．トルクが大きくなった

ことの実際の歯あたりの変化として図 6-9(a) ,(b) をみると，目視では微小な変化(1mm

以下)ではあるが，ピニオン歯面の歯あたりの外端側の歯元付近～歯先の歯形方向に

広がった四角の部分が歯すじ方向に若干広がっており，歯あたりの内端側の歯先付

近で歯すじ方向に延びている部分は若干歯形方向に広がっていることがわかる． 

次に図 6-8(b)でリブ付きピニオンにおけるトルク影響を観察する．図 6-8(a)のリブ無

しピニオンと同様で歯幅中央と外端部の歯元応力ともにトルクが大きくなると発生応力

が大きくなっていることがわかる．リブ上部，リブ下部においても同様の傾向があること

がわかる．また，かみ合いの位相の長さについても図 6-8(a)のリブ無しピニオンと同様

にかみ合い終了点と思われる位置に若干の差が出ており，トルクが大きくなることで歯

あたりが広がり，実かみ合い率が大きくなっていることが考えられる． 

最後に図 6-8 の歯幅中央（青線）と外端部（オレンジ線）の歯元応力のピーク値を抜

き出し，トルク影響に対する影響をまとめたものを図 6-10 に示す．これをみると，外端

部の歯元応力（オレンジ線）はリブ無しピニオンとリブ付きピニオンでほぼ近い応力の

値がでている．一方で歯幅中央の歯元応力（青線）はリブ無しピニオンのほうがリブ付

きピニオンよりも絶対値が大きい．これより図 6-6(b)でも示したように，歯幅中央付近の

荷重に対してリブが応力低減に寄与しないことを考慮すると，リブ付きピニオンの歯あ

たりがリブ無しピニオンよりも外端に寄っていることが予想されるにも関わらず，外端歯

元の応力（オレンジ線）はリブ付きピニオンのほうが小さい． これらよりリブが外端部の
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歯元応力を低減させたことが考えられる．また，リブの有無にかかわらず歯幅中央の

歯元応力（青線）は外端部（オレンジ線）よりも応力の変化の傾きが大きい．これは歯あ

たり内の荷重中心は歯幅中央方向に微小移動していることが考えられる．加えて，歯

幅中央の歯元応力（青線）はリブ無しピニオン（破線）のほうがリブ付きピニオン（実線）

よりも応力の変化の傾きが大きいことから，リブ付きピニオンよりもリブ無しピニオンのほ

うが歯あたり内の荷重中心の歯幅中央方向への移動量が大きいことが考えられる．し

たがって，リブを付けることで歯の剛性が増し歯の変形による歯あたり内の荷重中心の

歯幅中央方向への移動が抑制されたことが考えられる．さらに，荷重点がリブ無しピニ

オンよりもリブ付きピニオンのほうが外端部にあるにも関わらず外端部の歯元応力は同

等であるため，リブによる外端部の歯元の応力低減効果が得られていることが考えら

れる．したがって，リブは歯車の伝達トルク変動があってもリブに近い外端部の歯元応

力低減効果があり，リブにより歯が高剛性化されることで伝達トルクが大きくなっても歯

あたりが移動しにくいことがわかった． 
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(a)  Measured stresses in the pinion with no rib 
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(b)  Measured stresses in the pinion supported by ribs 

Fig.6-8  Influence of torque on stresses under the setup of the tooth contact around the 

heel side (fig.6-2(b)) and 20rpm in pinion 
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Toe side

Heel side

PinionGear
 

(a) 11.4N･m in pinion with no rib 

Toe side

Heel side

PinionGear
 

(b) 19.1N･m in pinion with no rib 

Toe side

Heel side

PinionGear
 

(c) 11.4N･m in pinion with ribs 

Toe side

Heel side

PinionGear
 

 (d) 19.1N･m in pinion with ribs 

Fig. 6-9  Images of Teeth contacts under the setup of the tooth contact around heel side 

(fig.6-2(b)) 
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Fig.6-10  Influence of torque on max. stresses under the condition of the tooth contact 

around heel side (fig.6-2(b)) and 20rpm in pinion 

 

 

6･4 結言 

本章では三角形リブを有するスパイラルベベルギヤについて，同一歯車諸元のス

パイラルベベルギヤを三角形リブ付きピニオンとリブ無しピニオンとで試作し，対となる

ギヤとかみ合わせて駆動させることで，ピニオン歯元およびリブ周辺に張り付けたひず

みゲージにより，各ギヤ対の駆動時に発生する応力について観察し，リブの影響につ

いて検討した．結果を以下にまとめる．リブ形状の変化が歯元・リブ部の曲げ応力およ

び歯のたわみに与える影響を考察した．結果を以下にまとめる． 

(1) 提案のリブ付き歯車において 1DCAEに基づき適切に三角形リブ形状を選定

することで，実かみ合いにおいて外端部の歯元応力を低減できる一方，リブ

部や下部の応力については外端側の有効歯幅端部の歯元の応力よりも小さ

く，リブ部周辺が破損起点にはならないことを確認できた．  

(2) 少歯数のピニオンは歯の基部の直径が小さいため，歯元応力は隣接歯や

180°対向歯のかみ合いの影響を受け複雑に変化するが，リブ部の応力はそ

れらの影響が少ないこともわかった． 

(3) 提案のリブ付き歯車では，歯車の伝達トルクが増大してもリブに近い外端部の

歯元応力低減効果があり，さらにリブにより歯が高剛性化されることで伝達ト

ルクが大きくなっても歯あたりが移動しにくいことがわかった． 
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第７章 結論 

7･1 本研究の成果 

本研究は 5 軸制御マシニングセンタの形状自由度の高い加工法を用いて具現化し

た歯幅端部にリブを付加した新しい小型高強度スパイラルベベルギヤについて提案し，

その実現にむけて 1DCAE の考えを基にした簡易 FEM モデルを活用したリブ形状の

設計手法の検討から始め，実際に試作を行い，その試作品にて負荷時の応力測定す

ることでリブの効果の検討を遂行した．以下に総括を示す． 

１章では研究背景として，世間でカーボンニュートラルの必要性が高まる中で歯車

ではエネルギーロス削減に向けた小型化の必要性について述べた．その中でスパイ

ラルベベルギヤの特徴を述べ，小型化の課題となる強度確保に向けて，スパイラルベ

ベルギヤが負荷増大による歯あたりの歯幅端部方向への移動により破損するため，ピ

ニオンの歯端部にリブをつけることで歯元を補強し歯元曲げ強度を高める手法を提案

した．一方でその製造手法として，スパイラルベベルギヤは一般的に専用加工機にて

製造されるが，歯幅端部にリブをつけることで専用加工機での製造が不可能となるた

め，5軸制御マシニングセンタとボールエンドミルを用いることを提案した． 

２章ではスパイラルベベルギヤ対のピニオンにリブをつけることの基本的な考え方を

示し，実際に試作することで製造性について述べた．その上でリブ付き歯車の設計手

法の検討に向けて 1DCAE の考えを基にした簡易的な平板形状の FEM モデルにて

解析を遂行した．その中で複数のリブ形状を用意し，リブ形状の変化による影響につ

いても検討した．その結果，一般的なリブ無し歯車の場合は歯幅端部付近への負荷

が破壊の主要因となるが，有効歯幅と呼ぶ荷重伝達する部分の歯幅を全歯幅に対し

てある程度減らすことで歯元破壊の主要因となる歯元応力を低減できることを示した．

一方で，提案するリブ付き歯車では歯幅端部にリブを付与することで有効歯幅端部付

近への負荷時に発生する歯元応力を低減でき，歯幅方向のリブ厚が十分に厚くなれ

ば，歯幅中央部への負荷が破損の主要因になることがわかった．加えて最適リブ厚を

検討する際，歯幅方向に分布させた点に負荷した時に生じる最大歯元応力を把握し，

等応力設計に基づきそれらの応力が等しくなるようにリブ厚を設定することが重要であ

り，その探索方法の指針として 1DCAEに基づいた FEMモデルにて解析を用いること

ができることを示した．リブ形状の変化による影響については，有効歯幅端部付近へ

の負荷で発生する歯元応力において，リブ形状差による応力低減量の絶対値の違い
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があるものの，どの形状でも類似の応力低減傾向がみられることがわかった．加えてリ

ブ付き歯車の設計において，実際の設計では浸炭焼入れに代表される熱処理などに

よる製造上の制約条件があるため，最大歯元応力が最も低くなるリブ厚を選択できな

い場合もある点についても注意が必要あることを示した． 

３章では，スパイラルベベルギヤが歯すじに曲率を持つ曲がり歯を有することに着

目し，歯すじに曲率をもつ歯車においてリブが与える影響について着目し，この検討

に向けて，曲面板の 1DCAEモデルの解析を遂行しリブが曲がり歯の歯元曲げ応力に

与える影響を考察してその最適化設計の指針を検討した．この結果，まず一般的なリ

ブ無し歯車で平歯と曲がり歯での歯元応力を比べると，歯幅中央付近への負荷で発

生する歯元応力はほぼ変わらないが，歯幅端部付近への負荷における歯元応力は

曲がり歯のほうが大きいことがわかった．加えて平歯でも曲がり歯でも，歯全体を荷重

分担面として使用するよりも歯幅端部の一部を非荷重分担面としたほうが歯元応力を

低減できることがわかった．一方で曲がり歯の歯端部にリブをつけても平歯と同様に歯

幅端部付近への負荷で発生する歯元応力の低減効果があることが確認できた．しか

しながら，リブ付き歯車は歯端部付近の負荷での歯元応力を低減できるものの，一定

以上のリブ厚では歯幅中央付近への負荷が破損に対して支配的になることでリブを付

ける利点は少なくなり，加えてリブ接続部で引張・圧縮の繰り返し応力がかかり，それら

が歯元応力よりも大きい場合があるためにリブ接続部での破損にも注意して設計する

必要があることがわかった． 

４章では３章で示したリブ接続部での破損にも注意することの必要性について検討

した．ここで２章において検討したリブ形状の一つである三角形リブは十分な応力低

減効果が判明していることと，三角形リブは歯面とリブ上部の接続部において鈍角で

接続するのでリブ接続部に応力集中しにくくなるとの推定から，三角形リブを歯幅端部

に設置することを前提にした．歯元およびリブ周辺の応力分布の解明に基づくリブサ

イズの決定を目指したリブ形状の検討に向けて，1DCAE での考えを基にした簡易形

状での解析することを考慮しラック形状の FEM モデルを用いた．その結果，三角形リ

ブを歯幅端部に設置することにより，歯元に加えてリブ下部と歯底の接続部，リブ上部

と歯面の接続部付近の３ヶ所に応力が集中するため，それら３ヶ所で生じる応力を考

慮してリブ形状を検討する必要があることがわかった．リブ形状の検討指針として，三

角形リブの歯丈方向のリブ高さを大きくすると歯元応力は低減できるが，切り欠き効果

によりリブ下部に集中する応力が大きくなるため，三角形リブの形状はこれらのトレード
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オフ関係を十分に考慮する必要があることがわかった．加えてかみ合い進行方向のリ

ブ幅は大きいほうが歯元とリブ下部に集中する応力を低減できることがわかった．さら

にリブ上部ではリブより上の歯の剛性とリブがついた部分の歯の剛性の変化点となるこ

とで応力集中しやすく，リブ剛性とリブ接続部の切り欠き効果の関係によりリブ上部で

の応力はリブ高さの変化に対し極小値があることがわかった．それらを踏まえて三角形

リブの最適形状を考えたときに歯元，リブ上部，リブ下部の３ヶ所における応力を検討

し，それらのトレードオフ関係を考慮してリブ形状を決定する必要があることを示した． 

５章では，スパイラルベベルギヤ対は負荷により歯すじ方向に実歯当たりが移動し

高荷重運転時に歯幅方向の端部への抜けが発生することで強度低下を生じることを

考慮し，発生応力と歯先たわみの両面においてリブが与える影響について検討した．

この検討において４章での解析モデルと同様に，三角形リブを歯幅端部に付加するこ

とを前提に 1DCAEの考え方を基にしたラック形状の FEMモデルを用いた解析を遂行

した．加えて，前章までは解析結果と実機の比較に至っていないため，三角形リブを

付与したリブ付きピニオンを試作し静的な集中荷重をかけて応力集中しやすい歯元，

リブ上部，リブ下部の３ヶ所に張り付けた歪ゲージにて応力測定を行い，その実機測

定結果と解析結果を対比することでリブの効果について検討を遂行した．解析結果と

して，歯幅端部の歯先に荷重点がある場合に発生する最大応力と歯先たわみは歯幅

中央の歯先に荷重点がある場合の歯元応力や歯のたわみと同等以下までは減らせな

いまでも，リブによる歯元応力低減効果や歯のたわみの低減効果があることがわかっ

た．実機による応力測定結果においては，簡易モデルを用いた FEM 解析結果は歯

部では定量的な精度を確保されているが，リブ部で生じる応力に対しては定性的な精

度であり定量的な評価にはより詳細な設計情報が必要であることがわかった．加えて

これらの知見を考慮しておけば，詳細な 3D モデルなどが無い歯車諸元検討を行う設

計初期段階で強度検討に影響するリブ付き歯車の重要パラメータとなるリブ形状を検

討する際には，簡易モデルを用いた FEM 解析はリブ形状を見通しよく設計するのに

有効であることを示した． 

６章では，５章の実機での応力測定がリブ付き歯車に静的に集中荷重をかけるのみ

であり，リブ付きピニオンとギヤをかみ合わせた状態の歯車対として駆動させた場合の

リブの効果を観察するまでには至っていなかったことに着目した．そこで５章で扱った

リブ付きピニオンをギヤとかみ合わせて駆動させ，その時の歯元およびリブ周辺での

発生応力を測定することでリブ付きスパイラルベベルギヤ対の駆動状態におけるリブ
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の影響について考察した．その結果，リブ付きスパイラルベベルギヤ対は 1DCAE に

基づいた簡易モデルを用いた FEM 解析により三角形リブ形状を選定することで，駆

動状態での実かみ合いにおいても外端部の歯元応力を低減できることがわかった．一

方でリブ上部や下部の応力については外端側の有効歯幅端部の歯元の応力よりも小

さく，リブ部周辺が破損起点にはならないことがわかった．加えて少歯数のピニオンは

歯の基部の直径が小さいため，歯元応力は隣接歯や 180°対向歯のかみ合いの影

響を受け複雑に変化するが，リブ部の応力はそれらの影響が少ないこともわかった．さ

らに，負荷トルクが増大する場合に歯あたり内の負荷中心が歯幅中央に移動している

ことが示唆され，歯車対でかみ合わせた状態でもリブによる外端部の歯元の応力低減

効果があることがわかった． 

以上により本研究はリブ付きスパイラルベベルギヤについて，リブ形状の検討手段

として 1DCAEの考え方に基づいた簡易 FEMモデルの利用の有用性を示し，実機に

てリブによる歯元曲げに対する応力低減効果があることを確認した．その上でピニオン

の歯端部にリブをつけることで補強するリブ付きスパイラルベベルギヤ対は歯車の小

型化に貢献する技術であり，ひいてはエネルギーロス削減に貢献しうる技術であること

を示した． 

 

7･2 今後の課題 

本研究において，今後の課題として主に 3つの問題が残されている． 

その１つは，最適リブ形状における歯車諸元への依存性の更なる解明と考える．本

研究においては自動車のデファレンシャルユニットに搭載される最終減速機を題材と

して試験品のFEM解析・試作を行い，モジュールを基準にリブ形状の検討を遂行して

きた．しかしながら，提案の歯車は自動車に限らず，スパイラルベベルギヤが利用され

るあらゆる機械に搭載が可能である．このときに歯車の最大の特徴である減速比の変

動，ひいては歯数が変動してくるようになるが，歯数変動により歯形形状および歯溝形

状の変化やリブ形状と歯面にかかる荷重方向の相対関係などの様々な変動が起こる．

しかしながら本研究ではその点への対応が不十分であると考える． 

2 つ目は，リブの伝達効率への影響の解明である．本研究では応力測定によりリブ

の効果を示した．前章までで述べきたようにリブは歯の剛性を増すことで，トルク変動

による歯当たりの移動を抑えていることが考えられる．伝達誤差は歯あたり位置などに

よって変化するため伝達荷重への依存性があるが，リブにより伝達誤差の伝達荷重へ
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の依存性が抑えられることが考えられる．しかしながら，歯車の伝達効率の測定までに

至っておらず，リブによる伝達効率への影響の観察には至っていない． 

3つ目は，リブ付き歯車の生産性の向上である．本研究では 5軸マシニングセンタと

ボールエンドミルにてリブ付き歯車の実製造を行った．しかしボールエンドミルの汎用

性は非常に高いものの，生産性には劣る．一方で市場を見渡すと工具では，２種類以

上の R を組み合わせた樽型の工具形状を模したバレル型エンドミルと呼ばれるものが

登場し生産性の改善への期待が高まっている．歯車の歯溝成形の加工プロセスにつ

いては，歯面の加工をボールエンドミルのような工具先端のＲ部での加工ではなくラジ

アスエンドミルのような軸の直線部で加工することで生産性に貢献しようとする動きも見

られる．これらの観点も織り込むことができれば，リブ付き歯車においては更なる向上

が期待できると考える． 

これら残された課題を解決して，リブ付き歯車は歯車の小型化によるエネルギーロ

ス削減，ひいてはカーボンニュートラル社会の実現に向けた一助となるよう一層の技

術革新を進めていく必要がある． 
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