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自動車用トランスミッション歯車の小型化を実現する
非対称歯元形状の実用化

深野木　邦彦 *　　松尾　浩司 *　　鈴木　義友 **

自動車用トランスミッション歯車の歯元折損に対し，強度向上の設計手法を提案する．
歯元折損強度向上には，歯元の曲率半径を大きくすることで歯元に発生する応力を緩和できる．
歯元の曲率半径は，工具刃先の半径が Drive 歯面側と Coast 歯面側で対称形状である事により制約がある．
本研究では歯元に非対称形状を有する歯車設計手法と，安定した加工品質が得られる工具設計手法を提案し，

有効性を検証するとともに，歯元折損寿命の高寿命化ができることを確認した．これらのことから，本提案設
計手法を導入することにより歯元折損強度の高寿命化に対し有効であることが実証できた．

2．非対称歯元 R強度設計の考え方

1． 現状

近年，自動車の燃費向上，衝突安全性の確保等の
観点から，自動車用トランスミッションにはより一
層の小型・軽量化が求められている．その結果，ト
ランスミッショ歯車には更に厳しい環境状態下での
耐久信頼性が必要となっている．

本稿では自動車用トランスミッション歯車の損傷
モードである歯元折損強度に焦点を当て，歯元折損
強度を向上できる新しい歯車設計手法を提案する．
従来の歯元折損強度の設計手法は，歯元折損疲労の
S-N 線図を用いて，自動車市場の走行シーンにおけ
る入力トルクとその入力回数（以下 市場負荷頻度）
から，修正マイナ則を用いて目標サイクル数を設定
し，これを満足する歯元曲げ応力を Criterion として
設定する．そして，この Criterion を満たす歯車諸元
の設計を行う．

歯元折損強度を向上するためには，歯元に発生す
る曲げ応力を小さくする必要があり，歯元の曲率半
径を大きくすることで応力集中を緩和することが重
要な因子となる．この歯元の曲率半径は，歯切り工
具（以下　ホブ）の成立条件によりその大きさが制
約され，この制約はホブ刃先の半径が Drive 歯面側
と Coast 歯面側で対称形状である事に起因する．ま
た，市場負荷頻度は Coast 側に比べて Drive 側が大
きいため，Drive 歯面側の歯元折損強度で歯車サイズ

が決定されることになる．したがって，歯元に非対
称の曲率半径を有する歯車，すなわち，Drive 歯面側
の曲率半径が大きく，Coast 歯面側の曲率半径が小
さい歯車を実現できれば，歯車の小型化が可能とな
る．

そこで，本研究では歯元に非対称形状を有する歯
車設計手法とこれを量産で安定した加工品質が得ら
れるホブ設計手法を提案する．次に，本提案法で設
計した歯車を用いたCVTユニットの耐久実験により，
本提案手法の有効性を検証し，歯元折損寿命の高寿
命化ができることを確認する．最後に，非対称の曲
率半径を有する歯車の量産実用化について報告する．
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先に述べたとおり，歯元折損強度は歯元曲げ応力
が重要なファクタとなることは周知の事実である．
著者らは，久保・梅沢の方法 Fig. 1(1) にて同時接触線
上の荷重分布計算を行い，この荷重分布から歯元曲
げ応力を計算し，歯元折損強度の設計を行っている．
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3. 非対称歯元形状を有する歯車の設計手法構築

この計算法で用いる歯元曲げ応力は，会田・寺内 (2)

の引張り側曲げ応力の計算式を用いて，

 
で算出できる．

ここで，S は危険断面位置における歯厚，ρ は歯元
曲率半径，σNb は公称曲げ応力，τN は公称せん断応
力，σNc は圧縮応力を意味する．この時，ρ は工具
刃先形状が成立する寸法で与える必要がある．

式 (1) は，対称の歯元曲率半径を有する歯車を基
に導かれた式であるが，本研究では，歯のたわみが
変わらなければ，非対称歯元形状を有する歯車であっ
ても，式 (1) を適用できると考えた．具体的には，危
険断面位置における歯厚 S を従来の対称歯元形状を
有する歯車と同じにし，Drive 歯面側と Coast 歯面側
の，各々の歯元曲率半径 ρ を式 (1) に適用し，非対称
の歯元曲率半径を有する歯車の曲げ応力を計算する．

Fig. 1 Flow chart of the calculation of tooth root stress 
using the equation proposed by Kubo and Umezawa

・・・・(1)

本研究では，Fig. 2 に示す中・大型車向け CVT ユ
ニットの 2 次減速歯車対を用いて，設計手法を構築
することとした．Table 1 に歯車諸元を示す．

Fig. 2 Continuously variable transmission unit for 
medium to large passenger cars and a second reduction 

gear pair.

Table 1 Geometries of target gear pair

Reduction gear Final gear
Module mm 2.48 ←

Pressure angle deg. 19 ←

Helix angle deg. 28(LH) 28(RH)
Number of teeth - 23 68

Tip diameter mm 71.9 195.3
Root diameter mm 58.24 181.84

Facewidth mm 38.9 38
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自動車用トランスミッション歯車の小型化を実現する非対称歯元形状の実用化

自動車市場の走行時は一定の入力トルクで使用さ
れることはなく，様々な入力トルクで，かつ，加速
減速を繰り返しており，歯車に入力されるトルクは
Drive 側，Coast 側で異なる．この市場負荷頻度の例
を Fig. 3 に示す．

Fig. 3 Field loading frequency
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この図より，Coast 側に比べて，Drive 側に入力さ
れる市場負荷頻度の占める割合が支配的である事が
わかる．一方，Coast 側は市場負荷頻度が小さいた
めに，この負荷頻度による Coast 歯面側の歯元折損
強度は疲労限設計となっている．したがって，トラ
ンスミッション歯車は，Drive 歯面側と Coast 歯面側
で，同一の歯元折損強度を有する必要はない．

そこで対象歯車の Drive 歯面側と Coast 歯面側の
隅肉曲率半径を意図的に異なる大きさにする事で，
それぞれ必要な強度を確保する．すなわち Drive 歯
面側の曲率半径が大きく，Coast 歯面側の曲率半径が
小さい歯車とする．この時，側の市場負荷頻度から，
歯元曲げ応力を Criterion 以下となるように Drive 側
の歯元曲率半径を決定し，Coast 側の市場負荷頻度
から，疲労限度となる歯元曲げ応力以下となるよう
に Coast 歯面側の曲率半径で設計する．

一方で，Drive 歯面と Coast 歯面の曲率半径が異
なる歯車を加工するホブに関しては，工具寿命とホ
ブ加工工程後の歯面加工工程の加工精度を考慮する．
ホブ刃先半径 R が過度に小さい場合，ホブ刃先欠け
や，早期クレータ摩耗が発生して大幅な寿命低下に
より，コスト UP を招くことが予測される．そのため，
Coast 歯面側のホブ刃先半径 R は，ホブ製作上で必
要な最小半径以上を確保することを考慮する．また，
ホブの刃先半径 R が Drive 歯面と Coast 歯面で異な
る場合，歯面仕上げ工程での左右歯面の歯元の取り
代が同一とならないと，歯面仕上げ工程で用いる工
具の左右刃先の切削負荷が異なり，振動が発生し，
加工後の歯面にうねりが発生する事が予測される．
そこで，Fig. 4 のように非対称の歯元曲率半径を有す
る歯車であっても歯元側の加工取代を同一とするた
めに，ホブ加工後のアンダーカット開始径を統一で
きるプロチューバランス形状を設計した．

Fig. 4 Comparison of hob and workpiece

以上に述べた考え方に基づき，具体的な設計を
行う．対称歯車を適用する車両の市場負荷頻度よ
り， 歯 元 曲 げ 応 力 の Criterion を Drive 歯 面 側 は
1,220MPa，Coast 歯面側は疲労限設計とし，これ
を満足するための工具刃先半径 R を Drive 歯面側は
1.116mm，Coast 歯面側は 0.372mm に設計した．

この工具刃先半径 R であれば，歯元折損強度を満
足し，かつ生産性も確保できる．また，歯面加工工
程で安定した加工品質を得るために，対象歯車のア
ンダーカット開始径を統一するホブ設計手法も併せ
て織り込む．具体的な工具寸法と歯元形状を Fig. 5
と 6 に示す．

Fig. 5 The specific tool dimensions

Fig. 6 Tooth root geometry

 = 1.45 

 = 0.77 Driving-side Costing-side 

非対称歯元曲率半径を有する歯車の効果を予測す
る．ここでは，Table 1 に示した歯車諸元にて，歯
元曲率半径を対称・非対称の 2 種類で，歯元曲げ応
力の Criterion を満足する歯幅の設計を行い，この
歯幅の差異から体積を算出する効果のイメージ図を

自動車用トランスミッション歯車の小型化を実現する非対称歯元形状の実用化
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Fig. 7 Concept for improving torque density

耐久実験を行う上で，その耐久に用いる対象歯車
の精度を把握することが耐久評価では重要である．
本研究では，歯元折損強度に着目していることから，
歯元形状の測定を行った．

本研究で設計したホブを用いて加工した歯車の歯
元形状が，設計意図どおりに加工されていることを
評価するためには幾何学的に示す必要があり，歯元
形状は軸直角断面上で評価する事となる．したがっ
て，ホブ歯形寸法から，歯車の軸直角断面上の歯元
隅肉曲線の式を算出し，Fig. 8 のようにシミュレー
ションを可能とした上で，机上と実形状の重ねあわ
せを実施した．

Fig. 9 に示すように，実形状がシミュレーションと
一致し，予測通りの歯元形状を有した歯車を獲得で
きた．

自動車用トランスミッション歯車の小型化を実現する非対称歯元形状の実用化

Fig. 9 Comparison of calculated and measured geometries

歯元折損強度の評価は，Fig. 10 に示す設備（以下
モータダイナモ）で行った．実験スタンバイ写真を
Fig. 11 に示す．

4. 実験検証

Fig. 7 に示す．結果として 9.5％の小型化が見込まれ
小型化に大きく貢献できる．

Fig. 8 Simulation for calculating the tooth root geometry 
in the perpendicular cross section

対称歯車を CVT ユニットに組込み，モータダイナ
モにセッティングし，入力側モータで回転を与えて，
この吸収側モータでブレーキをかけることで，所定
の入力トルクを発生させ，回転数とトルクを一定の
条件下で，歯元折損が発生するまで耐久実験を行っ
た．

Fig. 10 Outline of test stand Fig. 11 Photo of test stand
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4.1 実験結果

歯元折損のサイクル数と算出した歯元応力を S-N
線図にまとめた．Fig. 12 にその結果を示す．図中の
赤丸は非対称歯元曲率半径を有する歯車を示し，黒
丸は対称の歯元曲率半径を有する歯車を示す．

Fig. 12 S-N diagram

本結果から，対称の歯元形状，非対称の歯元形状
であっても，同一の S-N 線上に実験結果がプロット
されていることを確認できる．したがって歯元応力
計算法は，非対称歯元曲率半径を有する歯車にも適
用できる事を確認できた．

また，歯元形状を非対称化する事により，対象歯
車の応力比，対象歯車対の体積比についての計算値
と実験結果から算出したこれらの比較を Table 2 示
す．

Table 2 Comparison of estimated and experimental results
for calculating size effect accurately

自動車用トランスミッション歯車の歯元折損強度
向上による小型化を目的に，自動車の市場負荷頻度
を考慮して非対称の歯元曲率半径を有する歯車を設
計する手法の検討を行った． 

これにより，従来の設計手法による歯車重量から
10％の小型・軽量化を達成し，非対称歯元曲率半径
を有する歯車を導入した CVT ユニットを量産化する
ことができた．
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本結果から，両者の差が小さい事から非対称歯元
形状の小型化に対する有効性が立証できた．
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