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The novel mechanism CVT (Shaft Drive CVT , S-CVT) was developed by the authors. The 
improvement of power to weight ratio, namely the increase of transmitted power with downsizing 
and lightening of the transmission is important applying the S-CVT to automobiles . The concave 
disk/roller to reduce the slip ratio were devised and their effect to improve the efficiency was 
confirmed by the experiment, but the contact pressure was a little large and limited the torque 
capacity. The new curved disk/roller named the zero-spin disk/roller was devised in this paper . The 
spin decreased to less than 0.9% at all speed ratio and the contact pressure was also decreased 
comparing with the concave one. The optimum design of zero-spin disk/roller to satisfy the torque 

capacity of 150 Nm was achieved using the power to weight ratio as the evaluation function . The 
allowable Hertzian pressure is set as 4 GPa. The power to weight ratio of zero-spin and concave 
disks/rollers becomes 2.3 and 1.7 kW/kg, respectively. It is improved 36% and the effectiveness of 
zero-spin disk/roller is confirmed.
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1.　緒 言

二つの転動体間に介在する弾性流体潤滑油膜のせん

断力によって動力を伝達する トラクシ ョン ドライブに

は,歯 車による動力伝達機構 に比べて,振 動や騒音が

少な く,無 段変速機(CVT)を 構成できる とい う利点

がある.

山中 らは,ベ ル ト式CVTに おいて強度 的に問題 と

なるベル トの代わ りに,ハ ーフ トロイダル型CVT(1)

で採用されている,剛 なディス クとローラを用いた ト

ラクション ドライブによる動力伝達を行なうという着

眼点 にもとづき,シ ャフ トドライブCVT(以 下S-CVT

と記す)を 開発 した(2)(3).さ らに,バ ックア ップロー

ラを追加 して,ト ルク損失を増やさずに トルク容量を

2倍 に増加 させる ことによ り,最 高効率 を98%に 向

上させた(4).

S-CVTは 自動車への搭載を念頭に置 いてい るので,

パワーウェイ トレシオの向上,す なわち伝達動力を増

大させつつ,小 型 ・軽量化することが要求 されてい る.

これを実現するには,動 力損失の原因となるスピンの

発生 を抑制 する必要があ る.牧 野 は3K型 同軸CVT

について(5)(6),Xiaolanは 遊星 トラクション ドライブ

減速機 について(7)(8),そ れぞれス ピン低減の方法 と

効果を示 している.S-CVTに ついては,曲面ディスク・

ローラの考案 と性能評価を行い,す べ り率の低減によ

る効率 向上が確認 され た(3).し か し,転 動体寸法 の

最適設計を行 なったところ,ヘ ル ツ圧 とスピン低減が

不十分なために,十 分な トルク容量が得 られないこと

が明 らかになった(9).そ こで,本 研究 では,S-CVT

のパワー ウェイ トレシオ向上を目的 として,全 変速範

囲に亘ってスピンが発生しない,新たなディスク・ロー

ラ形状を提案する.さ らに,与 え られた トル ク容量を

満足 し,パワー ウェイ トレシオを最大化するディスク・

ローラ寸法の最適設計を行い,そ の効果を従来の円す

い及 び曲面デ ィスク ・ローラと比較して確認する.

2.　シャフ トドライブCVTの 機構

図1にS-CVTの 機構(4)を示す.入 出力軸 は平行で

あ り,中間軸,バ ックアップ軸は これらに直交 している.

入出力ディスク,バ ックアップディスクと中間ローラ,
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バックアップローラはそれぞれの軸の回転方 向に固定

され,軸方向にのみ移動できる.変 速は,すべてのディ

スク,ロ ーラをそれぞれの軸方向に移動させ,転 動体

の回転半径r1～r4を 変化 させて行な う.変 速比esは

以下のように表 される.

(1)

ただし,es>1で 増速状態である.

入力ディスクに入力された動力は,中 間ローラ→出

力ディスクの他に,バ ックアップローラ→バ ックアッ

プデ ィスク→ 中間ローラを経由 して伝達され る(4).

ローラには,ク ラウニングを施 した円すいローラを使

用する.デ ィスク及びロー ラ形状は入 出力側で同一 と

する.

3.　従来のディスクの問題点

S-CVTに は図1に 示 した円す いデ ィス クの他 に,

図2に 示すス ピン低減を図った曲面 ディス ク(3)が用

いられる.

ス ピンは転動体間の接触 だ円内の油膜の回転運動

を表 し,二 つの転動体の接触点における共通接平面が

両者 の回転軸交点を通 らない場合に生 じる.こ れは,

トラクシ ョン力の伝達に寄与 しないせん断ひずみ成分

を発生させ るため,ト ラクション油が発熱 し,す べ り

率の増加や トルク容量の低下を引き起 こす.

図3に,円 すいデ ィスク と曲面ディスクについて,

すべ り率0.1%と して求めたスピン角速度比の最大値

と,推力3kNで の最大ヘルツ圧PHと の関係を示す(3).

円すいディスクでは,ロ ーラクラウニング半径r2cを

大き くする ことができるためにPHの 低減が可能であ

るが,接 触平面 と軸交点 とのずれが変速に伴ない大 き

くなるのでスピンが大きい.一 方,曲 面デ ィスクは変

速に伴ない接触平面の傾 きが変化 して,接 触平面が回

転軸交点に近い位置を通 るために,円 すいディス クに

比べてス ピンは小 さいが,PHは 大き くなる.r2cが

大 きいほどPHは 小さ くなるが,ス ピンは逆に大き く

なる.曲 面ディスクは簡単化のためにロー ラ回転半径

Fig.1 Schematic of Shaft Drive CVT

Fig.2 Profiles of concave and zero-spin disk

Fig.3 Relation between spin angular velocity ratio 
and maximum Herztian pressure
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r2,r3を 一定 として設計 したが(3),実 際にはクラウ

ニ ングによりローラ上の接触点が変速動作に伴い移動

してr2,r3が 変化するため,ス ピンが増加する.ま た,

さらにr2cを 大 きくすると,入 出力ディス クとバック

アップディスクとが干渉 して機構が成立 しない場合が

ある.所 定の変速範 囲を確保するためには,r2cの 大

きさに応 じてディス ク最大 回転半径rlを 大 きくす る

必要があ り,こ れによ りディスク厚さが増加 して干渉

が生 じる.デ ィスク最小 回転半 径rs=22mm,変 速

範囲0.5～2の 場合 には,r2c=30mm程 度で干渉が

生 じる.以 上の理由よ り,ス ピンとヘルツ圧を同時に

低減することが困難なために,パ ワーウェイ トレシオ

向上が難 しい.

4.　ゼロス ピンディスクの提案

前章で示した曲面ディスクの問題点を解決するため

に,新 たな曲面ディスク形状(以 下,ゼ ロス ピンディ

スクと記す)を 提案する.

図2に 示 す デ ィス ク形状y=f(x)と ロー ラ形状

Y=g(X)の 組み合わせを考 える.(x,y)は ディスク回

転軸上の点Oを 原点 とするディス クに固定 した座標を,

(X,Y)は ローラ回転軸上の点O'を 原点 とするローラに

固定 した座標 をそれぞれ示す.x軸 とY軸 の交点 をO"

とす る.g(X)は 連続,単 調増加かつ既知 であ るとし

てf(x)を 求める．ス ピンが発生 しないためには，ディ

ス クとローラの共通接線が常に点O"を 通れば良く,

(2)

が成 り立 つ.こ れ を解 くため に,XとXの 関係 を求 め る.

Y'=g'(X)の 逆 関数 をh(Y')と お くと,次 式 が得 られ る.

(3)

これ を式(2)に 代 入 す る と,

(4)

とな る.こ れをxで 微分 す る と,次 式 が得 られ る.

(5)

ここで,媒 介変数pを 次のようにお くと,

(6)

式(5)の 各項はpを 用いて以下のように表 される.

(7)

(8)

(9)

これ らを式(5)に 代 入 して,

(10)

を得 る.さ らに,両 辺 を 積分 し,左 辺 をG(p)と お く と,

(11)

となる.G(p)の 逆関数を式(7)に 代入 して,

(12)

を得 る． これをxで 積分す る と，次式の ようにf(x)

が得られる.

(13)

次 に,g(X)を 以下 のよ うに半径r2cの 円弧 として

f(x)を 求め，従来の曲面ディスクと形状を比較する.

(14)

ここで,lはY軸 とローラ円弧の中心 との距離であ り,

次式で表される.

(15)

θ0とr10は,そ れぞれx=0に おける共通接線 とY軸の

成す角及びその時 のディス ク回転半径である.式(3)

より,

(16)

とな る.G(p)は,式(16)を 用 い て次 の よ うに表 さ れ る.

(17)

こ こで は式(17)に 示 したG(p)の 逆 関数 が 求 め られ な

い ため,以 下 に示 す方 法 でf(x)を 求 め る． 式(6),(11)

及 び(4)よ り,

(18)
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と表す ことがで きる.こ れらの式に対 して,f'(x)に

数値を離散的に与えると,ゼ ロス ピンディスク断面形

状を表す点群(x,f(x))を 求 めることができる．ここ

で,f'(0)=1/tanθ0で あ るか ら，C=G(h(1/tanθ0))

である.

変 速範囲 とr2cを 曲面デ ィス ク と等 しくし,か つ

ディスク最小 回転半径rsが 曲面ディスク と等 しくな

るようにr10を 調節 して求めたゼロスピンデ ィスクの

断面形状を図2に 合せて示す.曲 面ディスクと比較す

ると,回 転軸交点 と接線 とのずれが見 られず,か つ接

線の傾 きがディスク回転半径に従って大きくなるため

に,デ ィスク厚さも減少している.し たがって,ゼ ロ

スピンデ ィスクは入出力ディスクとバックアップディ

スクが干渉 しに くく,ス ピンの増加無 しにr2cを 大 き

くで きる.変 速範囲0.5～2と すると,ゼロスピンディ

スクではr2c=100mmま で大 き くで きる.図3に ゼ

ロスピンディスクの場合の計算結果を合せて示す.ス

ピン角速度比は0.9%以 下 となった.曲 面ディス クと

比較すると,ス ピン発生量 とヘルツ圧 とを同時に低減

できることが分かる.

5.　パワーウェイ トレシオ向上のための最適設計

与えられた トルク容量を満足 し,パ ワー ウェイ トレ

シオを最大化するゼロスピンディスク ・ローラの最適

設計を行 う.設 計変数 は図2に 示 したr2cと θ0である．

パ ワー ウェイ トレシオJは 以下のよ うに表 され,こ

れが最大 となるr2cと θ0の組み合わせを求める.

(19)

ここで,Mは すべてのディスク ・ローラの質量の総和，

ηは動力伝達効率(4)(9),ωiは 入力角速度,Tiは 入力

トル クである.変 速範囲es=0.45～2.35を 満 たすよ

うにディスク最小 回転半径 な と最大 回転半径rlを 決

定 し,そ れに基づいてディスク ・ローラの体積を計算

し,鋼 の密度7900kg/m3を 乗じてMを 求めた.η は

トラクション油膜によるすべ り率 と軸受の トル ク損失

を考慮 して計 算 した(9).す べ り率の決定に必要 な ト

ラクションカーブの計算は,既報(9)の手法で行 なった.

入力回転速度5000mir-1,供 給油温80℃,Ti=150Nm

とし,ヘ ルツ圧が大 きくトラクション油膜 にとって最

も条件の厳しいes=0.45に おいて計算を行なった.

具体的な計算手 順 としては,初 め にr2cと θ0の各

組み合 わせ に対 して,以 下の制約条件を満たすrsの

最小値を求める.

1. すべての転動体が干渉 しないこと

2. 各転動体の最大ヘルツ圧PHが4GPa以 下である

こと

3. 運転時の トラクシ ョン係数 μが0.07以 上である

こと(9)

rsの最小値 は,r10を 調節 して1mm刻 みで増加させ

て求 めた.次 に,求 めたrsを 用いてJを 算 出し,こ

れが最大 となるr2cと θ0の組み合わせを求める．r2c

とθ0の変域 はそれぞれ10～100mm,20～70° ，計

算の刻みはそれぞれ1mm,2.5° とした.以 上の手順

を図4の フローチャー トに示す.

J,PH及 びηの計算結果を等高線表示 したものを

図5に 示す.比 較のために,曲 面ディスクの場合の計

算結果を図6に 示す.rs>200mmと なった場合は計

算を打ち切 り,解 より除外 して灰色の塗 り潰 しで示 し

た.図5(a),6(a)よ り,Jは 極大値を有 しているこ

とが分 かる.r2cと θ0が小さい領域では,図5(b),6(b)

に示すPHの 増大が顕著であるために,こ れを打ち消

そうとしてrsが 大きくな り,Jが 低下する.r2cが 大

きい領域では,変 速範囲を満たすためにrsが 増加 して,

PHとJが 低下するが,そ の度合いはゼロス ピンディ

スクの方が少ない.θ0が 大 きい領域においては，ディ

スク厚さが増加 してJが 低下する.図5(c),6(c)に

示す ηはどちらのディスクも同程度であり,計 算範囲

での変化は少なく,86～92%の 値を示 した.η は ト

ルク伝達効率 と速度伝達効率の積で表されるが,前 者

は軸受に負荷され る推力の分 力が θ0にあわせて変わ

るために変化 し,後 者は約99%で 一定である.

最適解は,ゼ ロス ピンデ ィスク・ローラの場合・θ0=

Fig.4 Flowchart of calculation
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(a) Power to weight ratio J kW/kg

(b) Maximum Hertzian pressure PH GPa

(c) Efficiencyη%

40°,γ2c=30mm,γs=36mm,曲 面 デ ィ ス ク ・ロー

ラの 場合 ・ θ0=60°,γ2c=49mm,γs=28mmで あ っ

た.こ の と き のJの 値 は,そ れ ぞ れ2.3kW/kg,1.7

kW/kgと な り,ゼ ロ ス ピン デ ィ ス クに よ り36%向 上

した.円 す いデ ィ ス クに おい て も同 じ条 件 で最 適 設計

を 行 った と ころ,す べ て γs＞200mmで あ っ た.図7

に最適 化 さ れた 両 デ ィス ク ・ロ ー ラの形 状 を示 す.ゼ

ロス ピンデ ィス ク ・ロー ラ は,曲 面 デ ィス ク ・ロー ラ

と比 較 して γsが大 き いが,θ0が 小 さい ため に デ ィ ス

ク厚 さが 薄 くな り,Jが 優 れ る とい う結 果 とな った.

図8に,最 適 化 され たゼ ロス ピンデ ィス ク・ロー ラの,

(a) Power to weight ratio J kW/kg

(b) Maximum Hertzian pressure PH GPa

(c) Efficiencyη%

変速比に対するηの計算結果を示す.Tiは150Nmで

一定とした.計 算 の結果,η=87.8～93.3%と なった.

すべ り率はすべての変速比で1%以 下でほぼ一定であ

る.軸 受によるトル ク損失は,変 速動作に従 って変わ

る共通接線 の傾きにあわせて変化 し,最 大増速状態 で

最も損失が少ない.

以上の計算 より,ゼ ロス ピンデ ィスク ・ローラはパ

ワーウェイ トレシオ向上 に有効であることが明 らかに

なった.

6.　結 言

Fig.5 Result of calculations in case of zero-spin 
disks/rollers

Fig.6 Result of calculations in case of concave 

disks/rollers
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シャフ トドライ ブCVTの パ ワーウェイ トレシオ向

上を 目的 として,新 たなディス ク ・ローラ形状の考案

とその最適設計を行な った.得 られた結果を要約する

と,以 下のようになる.

1. すべ ての変速比 でスピンが発生 しない,ゼ ロス ピ

ンディスク ・ロー ラを考案 した.ス ピン角速度比

は最大で も0.9%以 下である.

2. ゼ ロス ピンデ ィス クを用い ることによって,曲 面

デ ィス クの問題点であ る,ヘ ルツ圧の上昇 とデ ィ

スク間の干渉が解決できることを明 らかに した.

3. パワー ウェイ トレシオJを 評価指標 として導入 し,

目標入力 トルク容量150Nmと してディスク ・ロー

ラの最適設計を行 なった.ゼ ロス ピンディスク ・

ロー ラではJ=2.3kW/kgと な り,従 来 の曲面デ ィ

ス クよ り36%向 上 した.
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