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〈理事会・委員会日程〉

6月25日 委員長会議
7月19日 理事会
7月26日 企画委員会
8月 3日 編集委員会
8月 6日 基盤強化委員会
9月20日 情報ｼｽﾃﾑ委員会

<第１回　理事会> 
　５月25日　12：00～ 13：30　機械振興会館B3―９
（出席者25名）
１）一般法人移行準備状況について
２）フェロー候補者の選考結果について
３）学会賞受賞者への連絡方法について
４）名誉員の推薦について
５） 2012第２回日中国際共同ワークショップ企画につい
て

６）会員の推移と入退会者について
７）３月30日評議員会・理事会資料について
　　（評議員会と共通議題）
８）その他

〈委員会報告〉
第１回委員長会議
４月20日　14：00～ 15：30　機械振興会館5S―２
（出席者８名）
１）第31期通常総会について
２）評議員会関する内規について
３） 2012第２回日中国際共同ワークショップ企画につい
て

４） 中国フルードパワー学会事務局長からフルードパワー
学会へのお願い

５）その他

第６回企画委員会
５月11日　15：00～ 17：00
田町キャンパスイノベーションセンター
（出席者 18名）
１）平成23年度立案企画の定期事業に関する報告・審議
２）平成24年度立案企画の定期事業に関する報告・審議
３）会誌７月号の掲載予定会告記事について
４）その他

第１回情報システム委員会
６月１日　15：00～17：00　東京電機大学 北千住キャンパス
（出席者５名）
１）FPIC会議報告の執筆者の推薦
２）イベントシステムに関して
３）総会出欠確認システムについて
４）新規会誌・講演会論文集の電子化について
５）購入した旧会誌データと活用方法について
６）会員専用HPのコンテンツの充実について
７）その他
【継続議題】
１）旧会誌，講演論文集の電子化について
２）会告等のHP掲載手順について
３）HPの更新について
４）その他

第１回基盤強化委員会
６月５日　15：00～ 17：00　機械振興会館６―60
（出席者10名）
１）会員サービスについて
２）若手フルードパワー育成道場について
３）フルードパワー・バーチャルミュージアムについて
４）『油空圧技術』開催について
５）その他

第１回編集委員会
６月８日　14：00～ 17：00
田町キャンパスイノベーションセンター
（出席者13名）
１）会誌特集号の現状と企画について
２）トピックスについて
３）春季講演会併設合同セミナー実施報告について
４）FPIC会議報告記事について
５）編集委員会のWGについて
６）その他

会 告
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第31期　通常総会終了

１．日　　時　平成24年５月25日　15時00分～ 16時40分
２．場　　所　東京都港区芝公園３丁目５番地８号　機械振興会館　研修１号室
３．議事の経過および結果
　 　15：00開会，事務局より出席者の数および書面による議案承認者の数を報告し，ついで横田眞一 会長が定款の定め
に基づいて議長となり，議事録署名人として，神奈川大学　鈴木健児 会員，芝浦工業大学　伊藤和寿 会員を指名し
たのち議事に入る．

（議案）
　第１号議案　平成23年度（第30期）事業報告書，収支決算書，正味財産増減計算書，貸借対照表，財産目録承認の件
　第２号議案　平成24年度（第31期）事業計画書，収支予算書承認の件
　第３号議案　役員交代承認の件
　第１号～第３号議案に対し築地 理事，小山理事，柳田監事から説明および報告があり，全員一致で可決承認された．
（表彰）
　　日本フルードパワーシステム学会賞などの授賞式の前に名誉員およびフェローの称号の授与式が行われた．
　名誉員　　上智大学　池尾　茂 殿，東京電機大学　中田　毅 殿
　フェロー　 ㈱タカコ　石崎義公 殿，東京計器㈱　饗庭健一 殿，KYB㈱　里中雅一 殿，KYB㈱　永田精一 殿，ボッ

シュ・レックスロス㈱　浦井隆宏 殿，コガネイ㈱　河野一俊 殿
　 　名誉員およびフェローの称号の授与に引き続いて，日本フルードパワーシステム学会賞などの授賞式および学術論文
賞・技術開発賞受賞者の受賞記念講演が行われた．
　受賞者
　学術論文賞　　
　　・上智大学　築地 徹浩 殿，高瀬拓也 殿，KYB㈱　野口恵伸 殿
　技術開発賞
　　・㈱ジェイテクト　井上昌弘 殿，河野晶彦 殿，香川弘毅 殿，宇田健吾 殿，阪田隆敏 殿
　技術功労賞
　　・油研工業㈱　大橋　彰 殿，㈱タカコ　石崎義公 殿
　学術貢献賞
　　・横浜国立大学　田中裕久 殿
　SMC賞
　　・福岡工業大学　加藤友規 殿
　財団法人　油空圧機器技術振興財団顕彰
　　・横浜国立大学　小澤　明 殿，眞田一志 殿
　最優秀講演賞
　 　講演会で特に優秀な講演をされた方に最優秀講演賞を授与している．今年度は，昨年５月に開催された春季講演会で
の講演を対象に受賞者を選考し，総会後の技術懇談会で表彰された．
　　社会人部門　KYB株式会社　辻井喜勝 殿「ミニショベル向けピストンポンプの開発」
　　学生部門　　東京工業大学　増田弘樹 殿「ECFジェット駆動マイクロシリンダの開発」
　　法政大学　近藤　瞳 殿「平面運動形三脚パラレルメカニズムを用いたフライト・シミュレータの試作」
（学会賞受賞記念講演）
　　学術論文賞受賞者の築地 徹浩 殿および技術開発賞受賞者の井上 昌弘 殿の受賞記念講演が行われた．

　 第31期通常総会は多数の出席者を得て盛会裡に終り，17時00分より例年のどおり技術懇談会が開かれ，なごやかな雰
囲気のうちにすべて行事が終了した．

会 告
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第43巻　第４号 2012年７月（平成24年）

平成24年度　特別教育講座

油圧システムにおけるモデリングのエッセンスをつかむ
―モデリングの基礎から位置決めシステムのモデリング―

　油圧駆動は，電気駆動と空気圧駆動に対して出力パワー／質量が極めて大きいという特長を生かして各種科学・産業用
装置の大出力駆動系として広く利用されてきましたが，近年の電動モータ技術の著しい進歩により電気駆動系の高出力化，
高性能化が進んでおり，油圧駆動にとって代わる応用分野も見受けられます．一方では，電動モータのインバータ制御に
よる省エネ形油圧ユニットの実用化に見られるように，油圧駆動の新技術開発にともなう新規応用分野の創出も期待され
ております．本特別教育講座では，油圧システムの動特性を解析する上で不可欠な油圧要素・システムのモデル化をどの
ように行うのか，応用例を提示しつつその基本的な考え方を平易に解説します．また，その理解を基にして基本的な位置
決めシステムを対象としたシステムモデルの実際を演習形式で学び，油圧システムのモデル化の応用力を高めます．最近，
油圧システムの動特性をコンピュータシミュレーションにより解析することが広く行われるようになってきましたが，本
講座内容はその入門講座としても位置付けられます．油圧駆動技術にこれから従事しようとするメーカー・ユーザーの
方々，これまでに習得した油圧駆動技術に更に磨きをかけたい方々を対象としておりますので，多くの方々のご参加を期
待します．

１．開催日：2012年８月28日（火）　９時～17時
２．会　場： 東京電機大学　東京千住キャンパス（〒120-8551　足立区千住旭町５番）アネックス113教室（１階）

東京千住キャンパスアクセスマップをご参照ください．
 http://atom.dendai.ac.jp/info/access/senju_map.html
　　　　　　【最寄り駅】
　　　　　　　＊北千住駅東口（電大口）から徒歩１分
　　　　　　　　・JR常磐線，東京メトロ日比谷線，東京メトロ千代田線，東武スカイツリーライン，
　　　　　　　　　つくばエクスプレス
　　　　　　　＊京成関屋駅から徒歩７分
　　　　　　　　・京成本線
３．プログラム：

9 ～ 12時 12 ～ 13時 13 ～ 17時

平成24年
８月28日
（火）

モデリングの基礎（田中）
・油圧回路の基本構成
・作動油の粘性，流体抵抗
・油圧管路の動特性（容積効果，作動油の慣性）
・油圧シリンダの摩擦

昼食

位置決めシステムのモデリング（演習）
　　　　　　　　　（田中，桜井，中田）
・油圧シリンダと絞り弁
・油圧シリンダの負荷が複雑になった場合
・油圧位置決め回路

４．講師：
中田　　毅 東京電機大学 情報環境学部　　特任教授
田中　和博 九州工業大学 情報工学部　　　　　教授
桜井　康雄 足利工業大学 工学部　　　　　　　教授

５．受講料（テキスト代を含む）：
JFPS正会員    ２万円/１名
JFPS学生会員    １万円/１名
日本フルードパワー工業会会員企業社員 ３万円/１名
一般     ４万円/１名

６．定員：20名
７．申し込み方法：
　「油圧システムにおけるモデリングのエッセンスをつかむ」参加申込書には，⑴氏名，⑵会員資格，⑶勤務先の名称・

会 告
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所属・郵便番号・所在地住所，⑷連絡先および電話番号，⑸参加費の支払方法，⑹受講希望日，を明記し，E-Mail ある
いはFAXにて下記の申し込み先へご送付ください．参加申し込みと同時に下記の口座にお振り込み願います．
銀行振込口座（口座名義はいずれも社団法人日本フルードパワーシステム学会）

・三井住友銀行日比谷支店　　（普）7611417
・郵便振替　　　　　　　　　00110-3-133690

８．申込先：
　一般社団法人　日本フル－ドパワーシステム学会
　〒105-0011　東京都港区芝公園３―５―22　機械振興会館別館内
　TEL：03-3433-8441，FAX：03-3433-8442，E-Mail：info@jfps.jp

 申込日：平成24年　　月　　日

平成24年度　特別教育講座

油圧システムにおけるモデリングのエッセンスをつかむ
―モデリングの基礎から位置決めシステムのモデリング―

　参　加　申　込　書

氏　名（ふりがな）：　　　　　　　　　　　　（　　　　　　　　　　）
会員資格：該当する資格番号の前に○印を付してください．

１．JFPS正会員
２．JFPS学生会員
３．日本フルードパワー工業会会員企業社員
４．一般

所 属 先：　　　　　　　　　　　　　
所 在 地：（〒   　－　     ）　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　
電　　話：　　　　　　　　　　　　　
E -m a i l：　　　　　　　　　　　　　　　

連 絡 先：（上記と異なる場合、ご記入ください）：　　　　　　　　　　　　　　
電　　話：　　　　　　　　　　　　　
E -m a i l：　　　　　　　　　　　　　　　

送 金 額：　　　　　　　　 　円

送金方法：下記のいずれかにお振り込みいただき，該当するお支払金融機関の前に○印を付してください．
　　　　　　銀行振込　三井住友銀行　日比谷支店（普）7611417
　　　　　　郵便振替　00110-3-133690

申 込 先：一般社団法人　日本フルードパワーシステム学会　FAX：03-3433-8442，E-Mail：info@jfps.jp
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平成24年度　オータムセミナーのお知らせ
「フルードパワー技術を活かす油圧作動油の最新動向」

開催主旨：
　油圧装置では，使用条件や使用環境に応じて，多種多様な油圧作動油が使用されています．最近では，省エネルギー型
油圧作動油に代表されるように，地球環境をキーワードとした作動油の開発が増えてきており，この流れは，鉱油系作動
油，含水系作動油，合成系作動油に広がっています．
　油圧機器メーカーや油圧装置メーカーが，これらの作動油の特性を活かしながら地球環境に配慮したフルードパワー技
術の開発を進めていく中で，ユーザー側でも，母機を最適な状態に維持し日々の生産性を向上していくために，各種作動
油の性質や特徴を把握することは，非常に重要です．
　本セミナーでは，鉱油系作動油，含水系作動油，合成系作動油といった作動油の最新動向をご紹介する予定です．正し
い知識を得て，今後の企業活動に活かしていただくためにも，メーカー，ユーザーを問わず，本分野に携わっている皆様
の積極的なご参加をお待ちしております．
　なお，会場は，JX日鉱日石エネルギー株式会社　中央技術研究所を予定しており，関連施設の見学会も予定しています．
　詳細なテーマ・講師・講演時間等につきましては，決定次第お知らせします．

開 催 日：2012年11月９日
会　　場： JX日鉱日石エネルギー株式会社　中央技術研究所

横浜市中区千鳥町８番地
TEL：045‒625‒7111
http://www.noe.jx-group.co.jp/index.html

問合せ先：一般社団法人　日本フルードパワーシステム学会
　　　　　〒105‒0011　東京都港区芝公園 ３―５―22　機械振興会館　別館102
　　　　　TEL：03‒3433‒8441　　FAX：03‒3433‒8442
　　　　　E-mail：info@jfps.jp

会 告
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一般社団法人日本フルードパワーシステム学会（JFPS）
フェロー認定者推薦のお願い

　本学会は下記によりJFPSフェローの認定を行います．

１．JFPSフェローの趣旨と要件
　 　JFPSフェローはフルードパワー技術の進展に貢献した正会員，本学会の諸活動に貢献した正会員に贈られる名誉あ
る称号です．認定された本人には本学会より認定証を交付します．認定要件は上記に適合する人物で，かつ15年以上
継続して本学会の正会員であることです．

２．JFPSフェロー推薦の方法
　　下記要項が記載された推薦書によりJFPSフェローの推薦を受け付けます．
　１） ３名の推薦者の名前．その内１名が推薦代表者となり，代表者には代表者であることの記載，連絡先住所，電話番

号，E-mailアドレスを記してください．すべての推薦者が同じ機関（企業・大学）の所属であることはできません．
推薦者は正会員であることが望まれますが，必ずしもすべての者が正会員でなくてもかまいません．

　２） 推薦される者（被推薦者）の名前とふりがな，英字による名前，連絡先住所，電話番号，E-mailアドレス．被推薦
者は前記JFPSフェローの要件を満たさなければなりません．ただし，企業からの被推薦者の正会員継続年数につ
いては15年を満たさない場合でも，推薦を受けてフェローを選考する段階で学会長が特別に認めることがあります．

　３） 推薦理由．JFPSフェローの趣旨に合致する必要があります．選考の重要な資料となります．可能な限り具体的に
お伝えください．

　 　推薦代表者は任意のA4用紙に上記１）から３）を記入して，本学会・学会長宛てにお送りください．手元にコピー
を残すようお願いします．
　　平成24年度フェローの推薦受付締め切りは平成24年９月末日（消印有効）とします．

３．推薦書送付先
　　一般社団法人日本フルードパワーシステム学会　会長　香川利春
　　〒105‒0011　東京都港区芝公園３―５―22　機械振興会館　別館102

４．選考結果の伝達
　 　フェロー選考結果は会告と学会ホームページにて公知します．選考の途中経過や，選考の内容についての問い合わせ
については，一切回答しませんので了承ください．

会 告
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「Professor Dr. Jean Thoma　ご逝去のお知らせ」

（1927-2012）
　トーマ先生（Prof. Dr. Jean Thoma）がスイスのご自宅で逝去さ
れました．
　先生は流体機械から熱力学システムまで広範な工学分野で世界な活
躍をされ，歴任されたthe University of Waterloo（Canada）教授，
MIT（USA）客員教授，the University of Maryland（USA） 客員
教授，大阪大学客員教授等を通じて，多くの国々の若手技術者の育成
にも大きな力を注がれました．
　特に，MIT（USA）客員教授（1965年～）時代にシステムの図的
表現の一つであるボンドグラフと出会い，その素晴らしさに魅了され，
ボンドグラフの優れた研究開発活動，世界的な啓蒙活動により，ボン
ドグラフの先駆者，第一人者の地位を築かれました．1989年に東京

で開催された第１回JHPS（現，JFPS）フルードパワー国際シンポジウムでは，特別講演においてボンドグラフは現代の
設計者に強力なパワーを与える“magic”design toolでると強調されたのをはじめとして，日本各地で多くのボンドグラ
フ関連講演を行う一方，故　須田信英大阪大学名誉教授との共著で，“ボンドグラフによるシミュレーション”を日本語
でも出版されている．また，静油圧ポンプ，静油圧変速機の発明など油空圧技術全般でのご功績も周知の通りであり，日
本の油空圧企業，関係者との関わりも深く，多くのJFPS学会員，JFPS賛助会員企業との親交を重ねて来られました．
　トーマ先生のご冥福を心よりお祈り申し上げます． 東京電機大学　中田　　毅

　トーマ先生は油圧変速機の研究開発中に，ブロック線図に疑問点を持ったが，ボンドグラフ創始者と出会ってその問題
が解決した．以後ボンドグラファーとなるボンドグラフ創始者の１人である．ボンドグラフを世界に広めるために日本に
何度か来られ油空圧学会他で講演，講義をされた．高齢にも拘らずお一人で来日され，時々日程調整などのお手伝いをし
た，（大阪大学名誉教授）故須田信英先生との共著は日本で初のボンドグラフの本で1996年に出版され大いに喜ばれた．
熱工学の日本語訳もある先生により完成したが，未出版であり残念に思っておられた．日本語に興味を持たれ「これは何
ですか？」と尋ねられ，｢これは○○です｣ と言って楽しんでおられた．スイスの自宅は湖畔の高台にあり，アルプスの
眺めが素晴らしい，居間には訪問者ノートがあり，油空圧関係者のお名前も見られた．ベランダには木製の鰐があり，弔
慰の電話に奥様は ｢クロコダイルが待っているよ｣ と言われた．
　トーマスタイル：２つのバッグをたすき掛けにしてハンチング帽．奥様と多く船旅をされ，今自宅に戻ったとメールを
よくいただいた． 中京大学・教学部・リエゾンオフィス　鈴木　勝也

　1965年に日本製鋼所は，トーマ博士と親しかった東大の故石原先生の仲介もあって，『斜軸式のトーマフレックスポン
プ・モータ』を技術提携し，自社のＯ＆Ｋ油圧ショベルに搭載を目指しました．67年に私が横浜製作所に入った頃は，
一応量産化の目途がつき，博士も自信に満ち溢れていました．そんな時期に来社された際，入社して間もない私を，上司
だった杉岡さんは，横須賀の寿司屋に同席させてくれました．斜軸式の祖と言われるハンス・トーマの長兄であり，チュ
ウリッヒ工科大学物理学博士の称号を持つ，雲の上の人と思っていた著名な博士が，“気さく”に説く，ポンプ設計の原
理原則の考え方に深く魅せられたのです．そして，その根幹となっている油圧バランスが，私の人生を決定付ける事にな
りました．73年に欧州油圧研修使節団に加わり，団長だった東工大の辻先生と一緒に，論文の報告も兼ね，ツーク湖畔
の障子を嵌めた家を訪れ，ローズマリー奥さんに会いました．その後も，技術交流や相互訪問はあったのですが，私が大
阪の会社に移った頃は，博士の研究対象はボンドグラフになっていました．しかし，付き合いは続き，我が家ですき焼き
を食べたり，奥さんを同伴して京都見物をしたりしました．その後もプライベートに社内講演会を依頼したり，新橋で飲
んだり，日光を旅するなど，より親しさを増し，そして，遂に博士は，私の妻の名前を，自分の車の愛称にしてしまった
ほどです．ライフワークとして突き詰めるところは，互いに少し違ってきてしまいましたが，私の仕事に変わらぬ理解を
示し，『ピストンポンプは精緻な芸術である』，『斜板・斜軸の一体型HSTは，世界最強である』などと励ましてくれまし
た．前者はポンプの真髄を突くものとして“油圧ポケットブック（赤本）”にも記載しており，暫くは残そうと思ってい
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ます．鈴木様から連絡を受けて，恩師の一人を失った悲しみを，「Deeply sad」と電話したら，「Thoma is in heaven, 
but come here again, please」と，40年前の笑顔を彷彿させるように明るく言われたことは，私にとって，せめても慰
めであり，奥さんの元気な内に，その思いを叶えたいとの励ましともなっています． ㈱タカコ　小曽戸　博

196

共催・協賛行事のお知らせ

協賛行事

第43回トライボロジー入門講座 ― トライボロジーの基本知識と考え方 ―
　開 催 日：2012年７月19日（木）～ 20日（金）
　会　　場：機械振興会館　B３階　研修室２
　申込・問合せ先： 一般社団法人日本トライボロジー学会　事務局　　〒105 東京都港区芝公園３―５―８　機械振興会館

407―2号室　　TEL　03-3434-1926　　FAX　03-3434-3556　　http://www.tribology.jp

第40回可視化情報シンポジウム
　開 催 日：2012年７月24日（火）～ 25日（水）
　開催場所：工学院大学　新宿校舎　　東京都新宿区西新宿１―24―２　Tel．03-3342-1211
　連 絡 先：実行委員会 幹事：東京理科大学 工学部機械工学科 元祐昌廣　　E-mail：mot@rs.tus.ac.jp
　　　　　　〒102-0013 東京都千代田区九段北１―14―６　　Tel：03-5228-8361　　Fax：03-5213-0977

一般社団法人日本機械学会関西支部　第320回講習会
実務者のための振動基礎と制振・制御技術
　開 催 日：2012年７月30日（月）～ 31日（火），９：10 ～ 16：40
　会　　場：大阪科学技術センター（大阪市西区靭本町１―８―４／電話（06）6443-5324）
　申 込 先： 一般社団法人日本機械学会関西支部　　　　〒550-0004　大阪市西区靭本町１―８―４　大阪科学技術セン

タービル内　　TEL：06-6443-2073　　FAX：06-6443-6049　　Ｅ-mail：info@kansai.jsme.or.jp

日本混相流学会年会講演会2012
　主　　催：日本混相流学会
　開　　催：2012年８月９日（木），10日（金），11日（土）
　会　　場：東京大学柏キャンパス（千葉県柏市柏の森）
　ホームページ：http://www.jsmf.gr.jp/nenkai2012/index.html

第12回 可視化フロンティア「PIV講習会2012」
　主　　催：可視化情報学会
　開　　催：2012年９月４日（火）９：30 ～ 17：00
　場　　所：LMJ東京研修センター（http//www.lmj-japan.co.jp/kaigishitu/）３階大会議室
　連 絡 先：講習会実行委員長 産業技術総合研究所　染矢　聡　　Tel：029-861-7247
　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　 E-mail：s.someya@aist.gp.jp

トライボロジー会議2012秋　北海道室蘭
　開 催 日：2012年９月16日（日）～ 18日（火）
　会　　場：室蘭工業大学（〒050-8585　北海道室蘭市水元町27―１）
　申込・問合せ先：一般社団法人 日本トライボロジー学会 事務局　〒105 3-5-8　機械振興会館407―２号室
　　　　　　　　　TEL 03-3434-1926　　FAX 03-3434-3556　　http://www.tribology.jp

Dynamics and Design Conference 2012 総合テーマ：「システムを考える。境界を越えて。」
　主　　催：一般社団法人 日本機械学会
　開　　催：2012年９月18日（火）～ 21日（金）
　会　　場：慶應義塾大学日吉キャンパス（横浜市港北区日吉４丁目１―１）
　申込方法：http://www.jsme.or.jp/conference/dmcconf12/

会 告
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The Twelfth International Symposium on Advanced Fluid Information and  Transdisciplinary Fluid Integration （AFI/TFI-
2012）
　主　　催：東北大学流体科学研究所
　開　　催： 2012年９月19日～ 21日
　会　　場：（会場名）ホテルメトロポリタン仙台　　（住　所）仙台市青葉区中央１丁目１番１号
　問合せ先：（団体名）東北大学流体科学研究所 AFI/TFI-2012 実行委員会
　　　　　　（担当者名等）流体科学研究所研究支援室　増田
　　　　　　TEL：022-217-5883　　FAX：022-217-5311　　E-mail： shien-staff @fmail.ifs.tohoku.ac.jp

第30回記念日本ロボット学会学術講演会
　主　　催：一般社団法人 日本ロボット学会
　会　　期：2012年９月17日（月・祝），18日（火），19日（水），20日（木）
　場　　所：札幌コンベンションセンター
　Ｕ Ｒ Ｌ：http://www.rsj.or.jp/rsj2012

可視化情報全国講演会
　主　　催：一般社団法人 可視化情報学会
　開 催 日：2012年10月４日（木）～５日（金）
　場　　所：姫路商工会議所（兵庫県姫路市下寺町43）
　問合せ先：本田逸郎（実行委員長）兵庫県立大学 工学部 機械システム工学科
　　　　　　TEL：079-266-1661（内線243）　　FAX：097-267-4830　　E-mail：kashika@eng.u-hyogo.ac.jp

2012年度 計測自動制御学会 産業応用部門大会
　主　　催：公益社団法人 計測自動制御学会 産業応用部門
　会　　期：平成24年11月６日（火）
　会　　場：東京工業大学　大岡山キャンパス 百年記念会館，西９号館ディジタル多目的ホール
 （〒105-0011 東京都目黒区大岡山２―12―１）　　　　

キャビテーションに関するシンポジウム（第16回）
　主　　催：日本学術会議　第３部（予定）　　　第16回キャビテーションに関するシンポジウム実行委員会
 （委員長：東京大学大学院教授・松本洋一郎）　　　　　　　　　　　　
　開　　催：平成24年11月23日（金・祝），24日（土）
　会　　場：金沢工業大学（〒921-8501　石川県『野々市市扇が丘７―１』
　連 絡 先：金沢工業大学工学部機械工学科　佐藤恵一教授　TEL：076-248-9214　　FAX：076-294-6734
　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　E-mail：cav16@mlist.kanazawa-it.ac.jp
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水 野 孝 泰（東京工業大学） アクペクアリ（東京工業大学） 
岩 佐 壽 紘（東京工業大学） カディナジム（東京工業大学） 
斉　藤　　　泉（東京工業大学） 大久保　晃　佑（東京工業大学） 
チャーレマラットティチャカセム（東京工業大学） 劉　　　海　博（東京工業大学） 
桑 原 宏 介（東京工業大学） 岩 崎 孝 弘（東京工業大学） 
碇　　　洋　平（東京工業大学） 宮 下 修 人（東京工業大学） 
輪 湖 謙 太（東京工業大学） 佐　藤　　　光（東京工業大学） 
浜 田 貴 弘（東京工業大学） 村 山 栄 治（芝浦工業大学） 
前 川 琢 磨（芝浦工業大学） 小 林 祐 介（芝浦工業大学） 
坂 倉 伸 明（芝浦工業大学） 星 野 貴 俊（芝浦工業大学） 
鈴 木 智 哉（芝浦工業大学） 興五澤　良　行（芝浦工業大学） 
森 田 竜 生（岡山大学） 石 戸 陽 平（岡山大学） 
瀧　　　翔　太（岡山大学） 田 中 大 滋（岡山大学） 
岩 崎 修 也（岡山大） 本 田 圭 二（横浜国立大学） 
兼 清 暁 大（横浜国立大学） 菊 池 一 志（横浜国立大学） 
高 橋 良 輔（横国立大学） 椛 澤 尚 行（横浜国立大学） 
鈴 木 大 地（横浜国立大学） 梅 原 俊 作（横浜国立大学） 
阿 部 利 章（横浜国立大学） 安 部 陽 子（慶応義塾大学） 
篠 原 竜 也（豊橋技術科学大学） 高 木 翔 太（豊橋技術科学大学） 
廣 田 恭 一（豊橋技術科学大学） 吉 本 健 介（豊橋技術科学大学） 
五十嵐　大　貴（上智大学） 渡 辺 智 博（上智大学） 
宮 原 宏 平（上智大学） 張 蛍（岡山理科大学） 
李 慧（岡山理科大学） 東 嶋 元 気（福岡工業大学） 
益 田 大 海（福岡工業大学） 篠 原 佑 太（芝浦工業大学） 
岡　本　　　高（芝浦工業大学） 仲 田 晃 輔（芝浦工業大学） 
八ツ橋　雅　浩（芝浦工業大学） 庄 司 樹 冬（芝浦工業大学） 
石　川　　　優（足利工業大学） 長 屋 貴 洋（足利工業大学） 
渡　邊　悠望洋（足利工業大学） 丸 田 浩 司（東京都市大学） 
糟 谷 修 史（東京都市大学） 佐 野 利 晃（神奈川大学）

学生会員

会　員　移　動

会員の種類 正　会　員 海 外 会 員 学 生 会 員 賛 助 会 員

会　員　数
（６月10日現在）

896（注１） 14 155 103

差　引　増　減 ＋7 ０ ＋17 ＋2

（注１）正会員の内訳　名誉15名・シニア19名・ジュニア174名

賛助会員
　　キャタピラージャパン㈱ 千住金属工業㈱
正会員
　　三宅　徹　（㈱未来機械 渥美　竜文（シャープ㈱）
　　越智　知文（ヤンマー㈱） 柴野　顕裕（メタウオーター㈱）
　　廣岡　大佑（関西大学） 内薗　豊仁（大阪大学）
　　川島　正人（東北特殊鋼㈱） 若澤　靖記（㈱日立製作所）
　　小澤　明（東芝三菱電機産業ｼｽﾃﾑ㈱） 中村　哲司（豊田工業高等専門学校）
　　山本　直樹（ヤンマー㈱）
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会 長 就 任 に あ た っ て＊

香　川　利　春＊＊

挨　　拶

　平成24，25年度の日本フルードパワーシステム学
会の会長に計らずも推薦された東京工業大学の香川
であります．この挨拶文を機会にいかに諸先輩が日
本油空圧学会の設立を行い，また42年の間に日本フ
ルードパワーシステム学会を取り巻く環境がいかに
変化したかを考察し，このような状況下において学
会は何をすべきか，どう変化すべきかを考えたいと
思います．
　日本油空圧学会設立当時はフルードパワーの黎明
期であり，油圧では建設機械や油圧ユニットが一般
的に利用が始まった時であり，空気圧分野では，半
導体産業の勃興の前の段階で，工場におけるFAの
省力化に始まったと認識されます．フルードパワー
システムは油圧空気圧水圧の３つに分類され，その
応用分野もそれぞれに特徴を持っています．油圧は
まさにパワーを要求される分野に重宝に使用され，
建設機械に代表されます．一方空気圧はさまざまな
応用面を持っています．当初の空気圧の利用分野は
工場の自動化などで，シーケンス動作により多くの
工業製品などを単純に移動させる機器として用いら
れてきました．しかしながら，使用する流体が空気
であるための性質を上手に用いた応用分野が現在で
は発生してきています．
　2002年に日本油空圧学会は日本フルードパワーシ
ステム学会と名称を変えて，水圧分野を取り込み，
さらなる発展を期待しました．水圧システムは作動
流体が水であるため，物性的に油圧作動油に比較し
て多くの特徴を有しています．圧縮性，粘度や対環
境性に大きな特徴があります．水圧弁の制御性には
なかなか難しい部分もあるようですが，今後の開発
が期待されます．
　第三の産業革命，半導体に裏ずけられるインター
ネット産業が勃興し，アナログ機器からその多くは

アナログ処理を有するディジタル機器に変化し，空
気圧に要求される性質も非接触や非磁性などの環境
的な要素も多く求められています．
　これらの歴史的背景を考えますと，日本フルード
パワーシステム学会はそれぞれの対応分野の変化に
応じて対応を要求されていると考えます．
　組織形態では平成24年に一般社団法人となり，法
人改革を行います．また会員情報管理として会員証
の発行とさまざまなサービスの認証を行うことが可
能となりました．
　会員数についてはリーマンショック以来の会員数
の減少が下げ止まっているものの，高齢者会員の増
加が顕著になっています．日本フルードパワーシス
テム学会では若手員として40歳以下の入会希望者に
５年間の半額割引で入会を促進しています．
　今後学会ではさらに若手の会員にも魅力のある学
会での関係，絆づくりを考えて，フルードパワーを
上手に使う社会への導きとなるような活動を目指し
て行きたいと考えます．

　＊平成24年４月７日　原稿受付
＊＊東京工業大学 精密工学研究所
（所在地　〒226-8503 横浜市緑区長津田町4259―R2‒45）
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「未来に向けた省エネルギー技術」発行にあたって＊

内　堀　晃　彦＊＊

巻 頭 言

 震災以降，エネルギー問題が，社会や産業界に大
きな影響を与えている．いっそうの省エネルギー化
が求められているが，これを経済の衰退や産業の空
洞化の原因としてはならない．そこで，この省エネ
ルギー化の要請を，未来に向けた新しい技術の発展
の機会ととらえ，その萌芽となる技術を本号におい
て特集することとした．
　東日本震災とそれに伴う原子力発電所の事故は，
社会と，科学技術に大きな傷跡を残した．科学者や
技術者である私たちは，その運用システムまでを含
めた現在の科学技術の限界というものに，大きく直
面している．この限界を乗り越えることは，私たち
の義務であると考える．
　科学技術が社会にもたらす恩恵とそれに伴う弊害
との葛藤は，産業革命の時代から現代まで，長く私
たちの課題であった．それでも科学技術は発展し，
負の側面はさらなる技術発展とその運用システムに
より克服されてきた．今，直面しているこの壁も，
この歴史の流れの中で同様に乗り越えられるもので
あると，私たちはそう信じて努力を続けるべきであ
る．技術を巻き戻して安定を図るという方法を論じ
ることは他者に任せ，それは科学者や技術者の驕り
であるとの批判を受けても，私たちは，技術を発展
させることで今の問題を解決しなければならない．
 原子力発電の是非とその代替エネルギーの可否に
ついては，ここで論じるべき話題ではないが，温暖
化の問題と合わせ，社会全体としての長期間にわた
る省エネルギー化は，避けては通れない課題である．
とりわけ，産業界が担う役割は非常に大きいといえ
る．しかし，停電などにより必要なエネルギーの消
費を無理に抑えることは，生産量の大幅な低減など
の深刻な問題を引き起こし，これが，経済活動の衰
退やそれに伴う産業の空洞化の原因となる可能性が
ある．そのため，省エネルギー化によってエネル
ギー消費を押さえながら，これまでと同等かそれ以
上の生産性を確保する必要がある．
　これまで，とりわけ日本の産業界は省エネルギー

化に熱心に取り組んできた．そのため，さらなる省
エネルギー化といっても，そう簡単ではないともい
われている．しかし，アジア諸国などの技術的追い
上げが激しく，技術的優位の確保が難しくなりつつ
ある現在の状況において，この省エネルギー技術を
そのアドバンテージとすることは，今後の世界的な
需要を鑑みても，それほど悪くない選択だと思われ
る．実際に，フルードパワーの業界においても，多
くの研究や開発がなされている．これらの中から，
そのすべてではないが，今後の発展の萌芽となり得
る技術について，解説いただくこととした．
　本特集では，最初に油圧，空気圧，水圧省エネル
ギー化についてそれぞれに解説いただいた．その後，
トライポロジーと管路損失の観点からの省エネル
ギー化について，また，エネルギー消費の大きいコ
ンプレッサーの省エネルギー化や，アイドリングス
トップ方式による省エネルギー化という技術につい
ても執筆いただいた．さらに，フルードパワーとは
直接の関係はないものの，エネルギーの生産と消費
を効率的に行うための新しい技術としての，スマー
トエネルギーネットワーク／スマートグリッドにつ
いても解説いただいている．これらの記事が，読者
の今後の研究・開発などの一助となれば幸いである．
　最後に，ご多忙にもかかわらず，本特集号の各記
事をご執筆いただきました著者の皆様に，誌面を借
りて深く感謝申しあげます．

　＊平成24年４月５日　原稿受付
＊＊宇部工業高等専門学校　機械工学科
（所在地　〒755-8555 山口県宇部市常盤台２―14―１）
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油圧システムの省エネルギー化技術の動向と展望＊

田　中　　　豊＊＊

解 説

1．は じ め に

　化石エネルギーコストの増大や環境問題，特に温
暖化抑制のためのCO2排出の削減規制により，油圧
システムの省エネルギー化への取り組みは研究者・
技術者にとって重要なテーマの一つである．また市
場はより一層の省エネルギーを油圧システムに求め
ている．
　一言で油圧システムの省エネルギー化といっても，
その技術的な取り組みは，要素機器，システム，動
力伝達媒体ごとに，それぞれ以下のような方向性に
分類できる．
⑴　要素機器（ポンプ／モータなど）
　（1-1）　個々の要素機器の効率の向上
　（1-2）　要素機器の長寿命化
　（1-3） 　革新的な要素機器・エネルギー変換技術

の開発
⑵　システム
　（2-1）　システム全体の効率の向上
　（2-2） 　パワー源も含めたシステム動作サイクル

の最適化
　（2-3）　分散化技術
　（2-4）　油圧エネルギーの蓄積・回生技術
　（2-5）　ハイブリッド化技術
⑶　動力伝達媒体（作動油）
　（3-1）　作動油の長寿命化
　（3-2）　動力伝達効率の向上
　（3-3）　革新的な動力伝達媒体の開発
　これらの技術的な方向性は，それぞれお互いに重
要であり，最終的には油圧システム全体での省エネ
ルギー化へつなげなければならない．本稿では，油
圧システムの省エネルギー化技術に関する方向性を
整理して述べるとともに，最近の研究開発事例を紹
介しながら省エネルギー化技術の動向と展望につい
て解説する．

2．エネルギーの蓄積と回生要素

　省エネルギーの観点からエネルギーの蓄積と回生
は重要なカギとなる．油圧システムにおけるエネル
ギーの回収蓄積の方式は，その蓄積エネルギーの形
態と要素機器の構成から，油圧エネルギー方式（ア
キュムレータ方式），電気エネルギー方式（蓄電池
方式），運動エネルギー方式（フライホイール方式）
に分類できる．
　図１にエネルギーの蓄積方法の違いによる三者の
比較を示す．図１⒜は油圧アキュムレータに油圧エ
ネルギーを蓄積し，油圧ポンプ／モータをエネル
ギー回収時にはポンプ，エネルギー再利用時には
モータとして機能させエネルギーの回生を行うもの
である．この場合，油圧アキュムレータの圧力レベ
ルにより油圧ポンプまたはモータとして動作する可
変容量形油圧ポンプ／モータが必要となる．また
図１⒝は油圧ポンプ／モータをモータとして利用し，
油圧モータで発電機EGを駆動して電気エネルギー
として蓄電池に回収し，必要に応じて蓄積した電気
エネルギーを再利用する方法である．この図１⒝は
図1⒜の可変容量油圧ポンプ／モータを発電機に，
油圧アキュムレータを蓄電池に置き換える形で両者
が対応していることがわかる．一方，図１⒞に示す
ように回転慣性体の運動エネルギー（=Jω2）とし
てフライホイールに蓄積し，再利用する方法もある．
この場合には油圧モータの回転運動エネルギーを直
接，フライホイールに蓄えることができる．
　発電機や電気モータの運動エネルギーと電気エネ
ルギーとの間の変換効率は，回転数に依存し低速域
では効率は低下するが，電力変換素子の制御により
高効率を維持することができる．一方，可変容量油

　＊平成24年５月１日　原稿受付
＊＊法政大学デザイン工学部システムデザイン学科
（所在地　〒102-8160 東京都千代田区富士見２―17―１） 図１　エネルギー蓄積方式の比較

⒜ ⒝ ⒞
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圧ポンプ／モータによる運動エネルギーと油圧エネ
ルギーとの間の変換効率を向上させるには，低速域
あるいは低容量域でも効率の落ちない，広範囲で高
効率な油圧ポンプ／モータの開発が必要となる．
　また蓄電池による電気エネルギーの回収と利用の
エネルギー変換効率は，アキュムレータによる油圧
エネルギーの効率より低く，価格的には大容量の蓄
電池は高価である．現状では，電気自動車に使用さ
れるリチウムイオン蓄電池の効率は80%程度といわ
れ，油圧アキュムレータの効率は94%以上あること
が指摘されている1）．しかし今後は，リチウムイオ
ン蓄電池や電気ニ重層キャパシタなどの大容量化と
低価格化，電極素材などの開発による高性能化が進
み，パワー密度やエネルギー密度，効率の改善と低
価格化が進むものと考えられる2）．同様に，油圧エ
ネルギー蓄積素子であるアキュムレータの高圧・軽
量・低価格化と高性能化が今後の油圧技術における
エネルギー回生のキーテクノロジーとなる．フライ
ホイールと油圧アキュムレータの原理を組み合わせ，
従来のアキュムレータに比べ約10倍のエネルギー密
度が得られる革新的なエネルギー蓄積素子の報告3）

もある．
　以上のように油圧システムにおける省エネルギー
化技術では，エネルギーの蓄積と回生の観点から，
油圧ポンプ／モータと油圧アキュムレータの高圧・
高効率・高性能化と長寿命化のための要素機器技術
の開発が重要となる．

3．システムの省エネルギー

3.1　システムの効率向上
　油圧システムの場合，原動機で油圧ポンプを駆動
して油圧エネルギーを発生させる油圧源が必要であ
り，多くの場合，この原動機の役割を電気モータや
内燃機関のエンジンなどに頼らなければならない．
システム全体の効率には，システムを構成する各要
素機器の効率向上も重要であるが，原動機のエネル
ギー効率も考慮する必要がある．特に建設機械など
の移動体システムの場合，屋外での利用が一般的で
あることから，電気エネルギーの入手はエンジンに
接続された発電機やあらかじめ充電された蓄電池等
に頼らざるを得ず，エンジンに接続された油圧ポン
プで油圧エネルギーを入手するのと，原理的には同
じとなる．この場合には前節で示した，どのような
形態でエネルギーを蓄積・回生するかが大切である．
　一方，内燃機関のピストンシリンダと容積式油圧
シリンダを対向させて組み合わせた油圧フリーピス
トンエンジンの開発が進められている4）．図２に米
国F社のフリーピストンエンジンの試作機を示す．

これは内燃機関の往復運動エネルギーを直接，油圧
エネルギーに変換する革新的なエネルギー変換器で
ある．
　さらに原動機の運転状態を油圧ポンプや負荷側の
駆動状態に合わせて最適なポイントで運転する頻度
を増やすようなエネルギーマネジメント5）の考え方
も重要である．
　多くの油圧システムでは，シリンダなどの油圧ア
クチュエータの駆動制御に，集中化した油圧ポンプ
と弁制御方式を採用している．これに対して最近，
弁制御を分散化した容量制御で置き換える試みが報
告されている．絞り弁によるエネルギー損失を大幅
に減らす省エネルギーへの取り組みである．図３に
二つの新しい容量制御方式の概念図を示す．図３⒜
は可変容量ポンプ／モータで油圧シリンダを閉回路
で駆動制御する方式の構成例，図３⒝は３つの吸い
込みと吐き出しポートを持つ油圧トランスフォーマ
と呼ばれる新しい油圧要素6）と方向切換弁を用いて
油圧シリンダを駆動制御する方式の構成例である．
いずれも大幅な省エネルギーを実現できる可能性が
あり，今後の実用化が期待される．
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図３　新しい容量制御方式の事例

図２　油圧式フリーピストンエンジン4）

⒜　Primary control system

⒝　Hybraulic transfomer system
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3.2　ハイブリッド技術
　従来の油圧システムの省エネルギー化技術では，
負荷側の消費エネルギーや駆動状態に合わせて油圧
源の可変容量形油圧ポンプを駆動するロードセンシ
ング型システムが一般的であった．しかし最近では，
油圧ポンプを駆動する電動機の回転数とトルクを制
御するハイブリッド技術7）,8）が主流となっている．
これは電気駆動と油圧駆動の利点を融合させ高性能
化と省エネルギー化の両立を目指し，発表当時は革
新的な技術提案22） が，最近の電気モータ制御技術
の進歩により，実際の製品として確立されたハイブ
リッド油圧システムの事例である．
　また国土交通省では，CO2排出低減効果の高い低
炭素型建設機械の普及を促進し，建設施工時に排出
されるCO2の低減を図ることを目的として，2010年
４月より低炭素型建設機械の認定を開始している．
2011年８月現在で５社13機種が認定を受けている9）．
認定を受けた機種はすべて，建設機械の旋回や走行
など一部の機能を電気駆動で置き換えたハイブリッ
ド建機である10-12）．
　一方，日本では環境対応自動車に代表されるハイ
ブリッド車とは，エンジンとそのエンジンをアシス
トする電動機とバッテリーを並列に組合せ，エネル
ギーの回生を行うシステムのことを指す13）．しかし，
大型バスの油圧式エネルギー回生システム14）の事
例や，海外では油圧式ハイブリッド自動車の研究開
発事例4）15） やそのシステムに使う要素機器の事例16） 

が報告されている．次節では動力分割方式による油
圧ハイブリッド自動車について紹介する．
3.3　油圧ハイブリッド自動車
　動力分割方式（パワースプリット方式）の考え方
は2007年にハイブリッド自動車として世界で初めて
市販された日本のT社の電動ハイブリッド車に採用
された方式である．ハイブリッド自動車にはこの他
に，シリーズハイブリッド方式やパラレルハイブ
リッド方式がある17）．
　図４に油圧式動力分割ハイブリッド自動車の構成
概念図と通常動力分割モードのパワーの流れを示す．
エンジンに直結された遊星歯車の腕Cに対して，太
陽歯車Sの軸に減速機Gを介して油圧ポンプ／モー
タPM1が，リング歯車Rの軸に油圧ポンプ／モータ
PM2と駆動輪の軸とが接続され，エンジンの動力
が分割されている．
　太陽歯車Sに接続された油圧ポンプ／モータPM1
の回転方向がリング歯車Rに接続された油圧ポン
プ／モータPM2に対して正転か逆転かで動力の分
割モードが異なる．図５に逆動力分割モードのパ
ワーの流れを示す．

　図４に示す通常動力分割モードの場合，車速が低
速走行時にあたり，リング歯車Rは相対的に低速で
回転し，太陽歯車Sはリング歯車と同方向に正回転
する．したがってPM1はポンプとして機能し，
PM2はモータとして機能する．エンジンで生じた
軸トルクTeは遊星歯車で分割され，最終的にPM2を
介して軸トルクTrと油圧パワーが駆動輪の軸で統合
される．一方，図５に示す逆動力分割モードの場合，
車速が高速走行時にあたり，リング歯車Rは相対的
に高速で回転し，太陽歯車Sは負方向（逆回転）に
回転する．この時PM1はモータとして機能し，遊
星歯車を介してリング歯車の駆動トルクTrを増大さ
せる．この増大したトルクは駆動輪の軸トルクと
PM2がポンプとして機能するための駆動トルクに
分割される．最初に遊星歯車でトルクが統合され，
最終的にはPM2で駆動輪の軸トルクと油圧パワー
に分割される．なお車が減速するときやアキュム
レータにパワーを回収するとき，あるいは十分に駆
動するパワーがアキュムレータに蓄えられていると
き，エンジンは停止している．これらの運転モード
の切替は複雑で，システムのモデル化と詳細なシ
ミュレーションが必要となる．
　CCEFP21）の研究グループの報告では，油圧ポン
プ／モータの効率が向上すれば，油圧式パワースプ
リットハイブリッド方式は電気式パワースプリット
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図４　 油圧式ハイブリッド車の構成と通常動力分割
モード

図５　油圧式ハイブリッド車の逆動力分割モード
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ハイブリッド方式と遜色ない省エネルギー性を実現
できるとのことである18）．また油圧式の方が電気式
に比べパワー密度が大きいことから，始動時の加速
性にも優れている．
　以上のように，省エネルギーの観点から油圧シス
テムのハイブリッド化は一層進むことが予想され，
要素機器の効率の向上や新しい原理による高効率で
革新的な油圧要素の開発が今後の大きなキーテクノ
ロジーとなろう．

4．省エネルギーのための作動油

　油圧システムの動力の伝達媒体として用いられる
作動油に対しても，省エネルギー化への取り組みが
行われている．作動油に要求される性能は，動力の
伝達，潤滑，環境適合性，省エネルギー性，安定性，
難燃性などである．そのうち省エネルギーに関わる
望ましい作動油の特性はつぎのとおりである．
　⑴　流動抵抗の低減（配管部圧力損失の低減）
　⑵　ポンプ容積効率の低減（内部漏れの低減）
　⑶　圧縮エネルギー損失の低減
　この中で今後，高圧化が進むと三番目の圧縮エネ
ルギーによる損失の占める割合が相対的に大きくな
る．
　最近，この課題を解決する一つの方法として，高
剛性作動油の開発事例19）が報告されている．この
高剛性油は標準の鉱物油（体積弾性係数：1.4 GPa）
に比べ４割以上高い2.0GPaの体積弾性係数を有して
おり，圧縮エネルギーによる損失を30％以上改善す
るとの試算がある．また圧力応答や位置決め応答も
速く，温度上昇やガス溶解性が低く，ポンプ容積効
率が高くなることも特長である．
　一方，油圧作動油中には大気圧下で数％～10％程
度の空気が溶解し，高圧動作時にはキャビテーショ
ンにより，この溶解空気が析出する頻度が高くなる．
作動油から停留する気泡や溶解ガスを分離除去する
ことにより，油の動力伝達特性を向上させる高性能
な装置とシステムの研究開発事例20）が報告されて
いる．
　以上のように，要素機器やシステムの技術開発と
並行して，動力伝達媒体の高性能化や革新的な技術
開発についても積極的に進める必要がある．

5．お わ り に

　油圧システムの省エネルギー化技術の動向と展望
について最新技術開発の事例などを含め紹介した．
油圧の特長を最大限活かした，小形で高出力かつ高
効率，省エネルギーな要素機器，システム，作動油
の開発は，今後とも絶え間なく進めていかなければ

ならない．未来へ向けた油圧システムの省エネル
ギー化へのさらなる技術革新と発展を期待したい．
最後に，図表作成や文献整理にあたり法政大学大学
院生の坂間清子さんの助力を得た．ここに記して謝
意を表す．
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空気圧の省エネルギー技術と評価＊

香　川　利　春＊＊，蔡　　　茂　林＊＊＊

解 説

1．ま え が き

　空気圧システムは簡便で環境に優しいとしてFA
のみならず多くの計測制御システムに用いられてき
ている．しかしながら圧縮機のエネルギー消費が大
きく，省エネルギーでないとの指摘がなされている．
本解説では空気圧の省エネルギーを目標にその評価
方法を分かりやすく解説する．
　周知のように，空気が圧縮される前の大気状態で
は何の仕事もできず，パワーをもっていない．空気
に仕事能力を与えるのは圧縮機である．圧縮空気の
パワーの源は圧縮機の消費電力である．そのため，
圧縮空気のパワーを評価する際に，圧縮機の消費電
力に基づいて行わなければならない．
　本文では，まずは従来の評価方法を紹介した上，
間違えた評価方法の問題点を例を挙げて検討する．
つぎに，圧縮空気のパワーを正しく評価できる方法
を紹介する．最後，空気圧の省エネルギーにおいて，
新しいエネルギー消費評価の視点から省エネルギー
の策略や方向性を示唆し，評価技術の有用性を示す．

2．空気のパワーとは

　油圧では，油動力はpQと表示される1）．pは大気
圧を基準に取った油のゲージ圧力である．この油の
パワー pQは電圧と電流の積と表された電力パワー
UIと同様なものであり，単位がWattである．
　空気圧技術には油圧を継承したものが多く，空気
のパワーを評価しようとするとき，油動力をそのま
ま援用することはきわめて自然な流れとなる．また，
pQの表示式から，pとQが大きければ大きいほどパ
ワーが大きい特性は空気のパワーについての直感的
な理解とも一致する．そのため，この表示式が多く
の省エネ現場に使われるようになり，特にシンプル
な形で現場の方々に利用されることに至った．

　しかしながら，油動力と同じ表示式が適用できれ
ば，空気圧のもっとも大きな特徴である圧縮性がパ
ワーと関係ないといえる．これは真実なのか？ここ
に油動力の概念を復習したい．
　油は圧縮性が無視できるため，油動力は実に上流
側（ポンプ）から伝わってきた伝達エネルギーであ
り，油自身が持つエネルギーではない．

　図１に示すように，配管に流れる油が破線の断面
を通過すると同時に，PQの押し込みパワーも上流
側から下流側へ伝わる．ここに大文字Pで絶対圧力
を表す．大気圧に対する仕事が有用なものではなく，
それを引けば破線の断面を通過する押しのけパワー
は（P-Pa）Q＝pQとなる．ポンプでは何の損失もな
い理想な状態で圧力p，流量Qの油を送り出すとす
ると，pQの軸動力が必要である．したがって，油
動力は実にポンプ側の理想消費電力を表すものであ
る．これにより，油動力は油のエネルギー消費の評
価に適切であることがわかる．
　一方，空気の場合にはどうなるか？空気が圧縮さ
れたままに破線の断面を通過するときに，油と同様
にpQの押しのけパワーが上流側から下流側へ伝わ
る．また，空気が圧縮性を持つため，圧縮空気自身
が持つ膨張エネルギーも同時に伝わる．図１に示す
ように，仕切り弁で上流側の供給を遮断すると，油
圧の場合には下流側の油がモータを駆動する仕事能
力がなくなるが，空気圧の場合には下流側の空気が
自身の膨張で仕事を続けることが可能である．いい
換えると，圧縮空気はpQ以外に，膨張性を生かし
たパワーを持つことがわかる．つぎに，上流側の圧

　　＊平成24年４月13日　原稿受付
　＊＊東京工業大学　精密工学研究所
（所在地　〒226-8503 横浜市緑区長津田町4259―R2―45）
＊＊＊北京航空航天大学
（所在地　〒100-083 中国北京市海淀区学院路37号）

図１　油と空気のパワー
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縮機の状況を検討する．圧縮機では油と異なり，空
気を送り出す前に圧縮しなければならない．この圧
縮には電動機の軸でより多くの動力がかかる．その
ため，単なるpQでは理想な状態でも圧縮機の消費
電力を評価できない．
　これらを踏まえ，空気のパワーはpQでは評価で
きず，膨張エネルギーを加える必要があることが分
かる．さらに以下に例を挙げて，膨張エネルギーの
存在を説明する．

　図２に示すように，鉛直に取り付けた空気圧シリ
ンダで負荷を持ち上げる．摩擦力が50［N］以下に
あると仮定する．シリンダの理論推力（P-Pa）Aは
500［N］，負荷の重量Mgは450［N］とする．空気圧
シリンダの排気側を大気に開放する．
　供給側の仕切り弁を開くと，圧縮空気がシリンダ
のヘッド側がゆっくり充填され，負荷がゆっくり持
ち上げられる．ピストンが位置１に着くと，仕切り
弁を閉める．この時，ピストンが位置１に中間停止
する．その後，荷重を半分にする．こうすると，下
側のチャンバで密封される圧縮空気が膨張で負荷を
エンドまで持ち上げる．このような過程では空気が
なす仕事は

　　 ⑴

となる．一方，pQで空気のパワーを表す場合に，
シリンダに供給したエネルギーは
　　 ⑵
　である．したがって，シリンダの仕事効率は

　　 ⑶

となり，100%を超えることになってしまった．そ
の原因を検討してみると，上記したエネルギー入力
のパワーには膨張エネルギーが考慮されていないた

めである．

3．エアパワーの提案

　著者らは空気の圧縮性によって生み出した膨張エ
ネルギーを下記の式で適切に評価することを提案し
た2）．

　　 ⑷

ここの膨張エネルギーは，圧縮空気が大気環境にお
いて外部に対してなせる仕事で評価するものである．
　前述のPQを伝達エネルギーとすると，
　　 ⑸
空気のパワーは両者の和となり，以下の式で表すこ
とができる．

　　 ⑹

　PQln P
Pa
は著者らが提案したエアパワーである．

ただし，PとQは空気の絶対圧力と加圧状態下での
体積流量，PaとQaは大気圧力と大気状態に換算した
体積流量であり，lnは自然対数を意味する．
　ここに注意を要するのは上記表示式の中のPが絶
対圧力のことである．大気環境との相対関係は自然
対数の項に現れる．大気状態の空気は自然対数の項
がゼロとなるため，エアパワーを持たない．
　伝達エネルギーと膨張エネルギーの割合を示すた
めに，体積流量1000［dm3/min（ANR）］の圧縮空気
の両エネルギーを計算した．その結果を図３に表示
する．グレーで塗りつぶした部分は伝達エネルギー，
網掛けをしたのは膨張エネルギーである．圧力が上
昇するにつれて両エネルギーが増える．大気圧に近
いところでは膨張エネルギーが小さく，動力伝達エ
ネルギーが支配的であるが，0.52［MPa］になると
膨張エネルギーが伝達エネルギーと等しくなる．圧
力がこれ以上上昇すると，膨張エネルギーの割合が

5112
2
1 .MglMglW baout =+=  ［J］

100==－=∫ aain AlQdtPPW  （ ） － aPP（ ） ［J］

%.%
Win

Wout 5112100 =×=η  ［J］

 QPPP
PlnQPL a
a

e －－= （ ）

QPPpQL at －== （ ）

 
aa

a
et

aP
P

lnQPP
P

lnQPLLL ==+=

 207

図２　膨張エネルギーによる仕事

図３　エアパワーの構成
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50％よりさらに増えていく．
　これをふまえ，膨張エネルギーはエアパワーの中
に大きな割合を占めており，圧縮空気のエネルギー
的な特性として膨張エネルギーを適切に評価するこ
とが重要である．
　上記した式⑹は運動エネルギーが無視できる大気
温度下での圧縮空気のパワーであるが，流速が速い
時や大気温度以外の時のエアパワーの計算式は文献
３）を参考されたい．

4．LCAと省エネルギー

　ライフサイクルアセスメントとは製品の効果を考
える際には単なる一面の効率を考えるのではなく，
ライフサイクルとして，つまりその製品を使用する
ためのエネルギーやコストまたそれを廃棄するため
のコストを適切に評価すべきとの評価方法である．
これは現在問題となっている原子力発電のコストも
評価されている．単なる発電のコストだけでなく最
終処理も考慮すべきとの方法である．空気圧システ
ムに関してみれば，構造がおおむね単純であるため
ライフサイクルアセスメントを行った場合非常に有
利なシステムであるとの評価ができる．

5．あ と が き

　エアパワーによる圧縮空気のエネルギー消費評価
手法が確立したことにより，空気圧システムや機器
間のエネルギー流れが定量化できるようになり，そ
のエネルギー収支が見えてくる．エアパワーは今後
の省エネルギー活動を推進する上で非常に重要な概
念である．

参　考　文　献
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水 圧 技 術 の 省 エ ネ ル ギ ー 化＊

伊　藤　和　寿＊＊

解 説

1．は じ め に

　環境性能という点では他の三つの駆動源（電気，
空気圧，油圧）に比して群を抜いている水圧システ
ム技術であるが，省エネルギー化技術においてはさ
まざまな課題が残っている．省エネルギー化を行う
には，まず不要なエネルギーをシステムに供給しな
いこと，かつシステム内のエネルギー損失を小さく
すること，の二つがポイントとなるが，前者につい
ては現時点では水圧技術において可変容量ポンプ/
モータが開発されていないため，同じ液圧の代表で
ある油圧の場合と同様な方策を採ることができない
状況にある．これについては開発が待たれるところ
であるが，可変容量型の機器が開発されたとしても，
広圧力範囲で高効率を維持することはやはり難しい
ため，システム最適化手法および制御との組み合わ
せが必要となると考えられる．また，ACサーボ
モータを用いたポンプの回転速度制御がもう一つの
方法として考えられるが，これに関する研究論文は
見当たらない．
　一方後者においては，比例弁/サーボ弁およびリ
リーフ弁部での絞り損失に代表されるようにシステ
ム効率の低いことが原因である．これに対しては，
損失の大きい比例弁あるいはサーボ弁をOn-Off 弁に
置き換える方法，従来廃棄していた負荷の有してい
た機械エネルギーを回収・回生する方法を組み合わ
せてシステム全体の効率を向上させる試みが進めら
れ，効果が報告されている．本報告ではその代表例
と し て 期 待 さ れ て い る 水 圧Fluid Switching 
Transmission（以下，水圧FST）の効果と限界を
中心に，水圧システムの省エネルギー技術について
述べる．

2．水圧FST技術

　弁部での絞り損失の小さいOn-Off 弁のみを採用し，
それらのスイッチングを行いながら動力を多段階に

分けて負荷に輸送することで比例弁/サーボ弁と同
様な動力伝達の実現を目的とするシステム1）-3）が，
90年後半から今世紀初頭にかけて油圧システムにお
いて提案・研究されている．この方法は電気回路に
おけるスイッチングレギュレータのアナロジーとし
て発想され，現在では液圧スイッチング動力伝達シ
ステムと呼ばれている．このシステムの大きな特長
は，⑴負荷に対して比較的小さな動力源が利用でき，
かつその動力源の最適効率点での運転が可能なこと，
⑵負荷減速時，従来は破棄していた回転負荷の有す
る運動エネルギーが回生ラインを通して回収・再利
用が可能な機能と組み合わせることが可能なこと，
である．具体的には，図１において，まずVS1の切
換えにより動力源の最適効率点近傍において供給さ
れたエネルギーによりポンプを駆動し，アキュム
レータ（ACC）に蓄圧を行う．ACC内に負荷の駆
動に適したエネルギーが蓄えられたら，今度はVS2
の切換えにより負荷フライホイール（FW）を駆動，
というロジックで動力を‘輸送’してゆくものである． 
以上が加速時における弁切換えロジックである．

　一方FWの減速時には，図１に少し変更を加えた
図２の実験用回路においてVS2およびVS3を閉じ，
PM吐出側圧力を上昇させる操作を行う（VS1は
ACC2の蓄圧を目的として切換えを行う）．このとき
PMはポンプ作用となるため，エネルギー回収ライ
ンを通してPM上流にあるACC2に圧力エネルギー

図１　FST基本回路

　＊平成24年４月５日　原稿受付
＊＊芝浦工業大学システム理工学部
（所在地　〒337-8570 さいたま市見沼区深作307）
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を蓄えることで，従来比例弁/サーボ弁などで破棄
していた負荷FWの運動エネルギーを回収でき，こ
れがそれ以降の負荷の加速に利用可能となるために
ポンプからの供給エネルギーを低減することができ
る．なお，文献1）-4）では，ACC2と負荷FWの間に負
荷FWに近い慣性負荷を有するエネルギー蓄積用
FWが置かれ，両FW間で適切にエネルギーの授受
を繰り返している．

　以上により，弁部の絞り損失が小さなOn-Off 弁の
みで構成され，同時にエネルギー回生が可能な動力
伝達システムが実現される．油圧系では既に鉄道軌
道車輌用に試作も行われ．その効果は文献4），5）でも
報告されているが，環境融和性がきわめて高い水圧
システムでどの程度のエネルギー回収効率が実現さ
れるか，あるいは回転負荷の速度制御性はどの程度
可能であるかについてはほとんど知見が得られてい
なかった．
　文献6）では，この点に関して実験的側面から検証
が行われている．まず加速，一定速（600-1,000min-1

で30s間），減速からなるシンプルな駆動パターンに
対してフライホイールの速度制御を行ったところ，
目標値周りの±５%以内の誤差率で制御が可能なこ
とが明らかとなった．図３は目標回転速度が
800min-1のときの実験結果の一例であり，エネル
ギー回収を行わない場合の速度制御結果と重ね書き
したものである．一定速度区間ではOn-Off 弁を頻繁
に切換えて制御を行っていることがわかる．比例弁
/サーボ弁による速度制御では誤差率±１%程度の
レギュレーションは容易に達成されるが，現状の
On-Off 弁での約100msの切換え遅れなどを考慮する
とこの結果は良い精度といえ，このレベルの精度が
要求される応用においては実用的と考えられる．こ
の結果は，弁切換えを行う条件にも依存するが，特
に影響が大きいのは速度センサの時定数である．同

図の結果では63ms 程度のものを用いているが，こ
れが小さいと当然速度制御精度は向上する一方，
On-Off 弁の切換え回数が増加するために弁寿命が短
くなる．具体的には同図では34回であるが，仮に変
換が瞬時に行われるものとすると，これは67回に倍
増することがシミュレーションから予測される7）．
したがって，求められる速度制御精度と弁寿命の最
適化を図ることが必要となる．さらに，性能評価指
標として以下の二つを導入する．
　　

　ここで，EFW，ERecovery，Esup_ACCは，それぞれ一定
速度制御区間においてフライホイールが保持してい
たエネルギー，減速区間において ACC2 に供給さ
れたエネルギー，加速区間において水圧FSTに供給
されたエネルギー，である．物理的意味合いとして
は，η1は負荷（フライホイール）の持っていたエネ
ルギーに対する回収効率を，またη2は動力伝達装置

図２　水圧FST試験回路

,
FWE

RecoveryE
=1η

sup_ACCE
RecoveryE

=2η
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図４　 目標回転速度の変化に対するエネルギー回収
効率η1および動力伝達効率の変化η2

図３　 FSTによるフライホイールの速度制御
実験結果（目標速度800min-1，
エネルギー回収の有無による比較）
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としての性能を示しており，ともに高い方が望まし
い．実験結果を基に，目標回転速度ごとにこれらを
まとめたものを図４に示す．同図より，負荷のエネ
ルギーは25-40%程度が回収されることがわかり，
これはFSTに供給された動力の15-35%に対応する．
これらの効率は，システム負荷を駆動し，またエネ
ルギーを回収する際のキーコンポーネントである水
圧ポンプ/モータの効率に強く依存するため，目標
回転速度の低下に伴って大幅に低下する．特に現行
の水圧ポンプ/モータの最高効率は85%程度である
が，回転速度の低下により50%以下にまで低下する
ため，この方式の効果の改善には，より高効率な機
器の開発が待たれる．

3．水圧ユニットにおける方策

　文献8）では，油圧系における高効率化の一手法と
して行われているポンプ制御サーボ系の応答性を改
善するために，負荷に応じて複数の供給圧力を多段
階に制御する方法を提案している．この方法は，ア
ンロード弁つきのポンプと複数のアキュムレータか
ら構成されるが，不要な流量が生じないためにリ
リーフ弁が不要となり，また必要なアキュムレータ
に圧力が充てんされた後はポンプがアンロード状態
となるために省エネルギー化が図られる．この手法
は冒頭で述べたように可変容量ポンプ/モータが開
発されていない水圧システムでは有力な省エネル
ギー化手法と考えられる．特に，これを長管路のシ
ステムに応用した場合には，水本来の配管損失が小
さいことと合わせ，システム全体の高効率化が実現
される可能性が高い．

4．お わ り に

　本来，水圧技術がもっとも適しているさまざまな
市場を眼前にしながら，90年代における水圧システ
ムの捉え方は，「油圧に追い付き，追い越せ」に代
表される油圧の代替システムというイメージを払拭
できずにいた感がある．しかし近年では，よりグ
ローバルな水利用の観点からは生活・工業・農業用
水，高圧洗浄，造水，余剰蒸気利用は水圧システム
で構築，解決するのが自然であるという考え方が浸
透しつつある．環境負荷が小さい水圧技術をさらに
有効活用するためにも，省エネルギーおよび高効率
化を担う我々フルードパワーシステムの研究者の責
任は重い．
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油圧作動油の省エネルギー効果の評価方法＊

―配管圧力損失の逐次計算法―

小曽戸　　　博＊＊，大　塚　正　和＊＊＊

解 説

1．は じ め に

　油圧作動油は，フルードパワーを支える基本技術
であるとの認識から，その必要特性と最新の動向を
解説している記事として，三本の報告1）がある．そ
して，いくつかの実験結果を示しながら，油圧機器
およびシステムの省エネルギー効果を進める方策の
一つとして，省エネルギー作動油を使用するのが望
ましいとしている．
　その後，他の潤滑油メーカからも同様な作動油が
市販されるようになったが，評価方法は各社各様で
あり，必ずしも統一化されていない．一方では，こ
のことが，省エネ作動油の普及を遅らせている一因
ともいわれている．
　そこで，㈳潤滑油協会では，大塚2）が報告してい
るように，潤滑油環境対策委員会の下に潤滑油省エ
ネ・基油再生分科会を組織し，その活動の一環とし
て『省エネルギー型油圧作動油の普及促進』を掲げ
て，評価方法の確立をおもな目的として，５年間の
活動を行ってきた．筆者らは，その分科会の副主査
や主担当を務めるなどして，検討を進めてきた．
　本報では，これらの活動の中で得られた評価方法
に関する成果と，それら構成する配管の圧力損失に
関する実用的な計算式が得られたので，あわせて発
表する．なお，委員会全体の詳細は，最新の報告
書3）を参照されたい．この中では，従来から広く使
用されている耐摩耗性作動油を従来型作動油といい，
省エネルギー作動油といわれるものを省エネ型作動
油としているので，本報でもこの呼称を踏襲する．

2．省エネルギー効果の評価方法

2.1　油圧作動油
　試験に用いた油圧作動油の性状を表１に示す．従

来型作動油も，省エネ型作動油も市販されていて，
両者とも，粘度はVG46相当だが，省エネ型作動油
の方が，粘度指数が高く，密度が低い．
2.2　装　　置
　実際の油圧システムは，さまざまな油圧ポンプ，
バルブやシリンダ，油圧モータなどが複雑に組み合

　　＊平成24年４月５日　原稿受付
　＊＊㈳タカコ技術本部開発部
（所在地　〒619-0240 京都府相楽郡精華町祝園西１―32―１）
＊＊＊㈳潤滑油協会
（所在地　〒273-0015 千葉県船橋市日の出２―16―１）

表１　油圧作動油の性状

従来型
作動油

省エネ型
作動油

VG   46    46

密　度　g/㎤
15℃ 0.878 0.853
40℃ 0.865 0.846

動粘度　㎟ /s
40℃  44.8  44.0
50℃  29.4  29.6
100℃  6.84  7.22

粘度指数   108   126
引火点　℃   238   258
S 　mass%  0.45  0.05 
P 　mass%  0.04  0.02 
Zn　mass%  0.05  0.00 

図１　評価試験用油圧回路
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わされ，多様な負荷に対応できるようになっている．
しかし，評価試験機としては，これらを統合的にま
とめることは困難なので，図１に示すような油圧回
路で，負荷機能を，配管の長さで代替して，評価す
ることにした．
１）油圧ポンプ
　 　ピストンポンプとベーンポンプの単体だけを用
いて，従来型作動油と省エネ型作動油の比較試験
をしたところ，ベーンポンプの方が，省エネル
ギー効果が高いことが報告されている4）．これは．
ベーンとカムリング間に極圧的なしゅう動部分が
あり，省エネ型作動油の特性を発揮できたのに対
して，ピストンポンプはそのような箇所が少ない
ためであると思われる．そこで，本試験では，Y
社製単段ベーンポンプ（9.5㎤/rev）を使用し，
1500min-1で運転することにした．
２）試作評価装置
　 　試作した省エネルギー効果評価試験装置の油圧
源部を図２に示す．ポンプの出口における圧力計
や温度計，および負荷条件をコントロールするリ
リーフ弁とその圧力計と温度計なども示す．

３）油圧ポンプ―リリーフ弁間配管
　 　前述のように，配管の長さなどを変えて，負荷
機能を代替することにしたが，その配管長さと付
帯条件を表２に示す．主要配管部は，１/４イン
チ鋼管とし，油圧ポンプまでの往復には，３/８
インチ高圧ゴムホースを用いた．また，試験実施
時期による装置周辺温度の変動を避けるために，
保温カバーを取り付けるなどの工夫もした．それ
らの配管の写真を図３，図４，図５に示す．図５
の下半分だけを用いて，40ｍ配管としての試験を
した．
　これらの装置において，フラッシング運転，なじ
み運転などを十分におこなったのちに，本運転を
行った．これらの詳細は省略するが，８～ 60時間
の連続運転を行い，試験終了前60分間のデータを平

均し，計測値とした．
2.3　省エネルギー効果の指標
　図１の油圧回路におけるエネルギーの流れを示す
と，図６のようになる．
　商用電源や電動機の出力は，変動する可能性があ
るから，トルク計を挿入し，この値を使って評価す
ることにした．
　すなわち，油圧作動油の省エネルギー効果評価の
指標としては，ポンプ軸入力・LPump-inと，リリーフ
弁入口における油動力・LRelief valve-inの比から算出し
たリリーフ弁入口における全効率，ηRelief valve-inを用い
た．

　　 ⑴

　式⑴によって求めた省エネ型作動油と従来型作動
油の全効率（リリーフ弁入口）から次式により試作
装置の省エネルギー効果の識別性を算出した．

　　 ⑵

 
=η

L in-Pump

L in- valveRelief
in- valveRelief （ ）％

-

in- valveReliefηin- valveReliefη

in valveReliefη従来型作動油の
－従来型作動油の省エネ型作動油の

（ ）％
（ ）

（ ）
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図２　評価試験装置の油圧源部

図３　10ｍ配管部

図４　 70m 配管部
（保温カバー無）

図５　 70ｍ配管部
（保温カバー有）
および40ｍ配管
（下半分）
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3．結果および考察

3.1　試作評価装置の省エネルギー効果識別性
　表２に示すような４種類の配管により，従来型作
動油と省エネ型作動油のリリーフ弁入口における全
効率を比較した結果を図７，図８，図９および図10
に示す．
　これらの図から，省エネ型作動油の省エネルギー
効果は識別できると考えられ，これらの試験条件の
中では，図９に示すように，70ｍ配管（保温）で入
口温度37℃の時，両者の差が3.1％となり，もっと
も高い省エネルギー効果を示している．また，これ
らの結果からは，保温カバー有無の影響は明らかで
ない．
　省エネ型作動油は表１に示すように，粘度指数が
高いために実際の機械では暖機運転時の動力が少な

くてすみ，かつ高温時には漏れが少ない．また密度
が低いために急激な加速に対する油柱の慣性に要す
る動力も小さくなる．これらが相まって，省エネル
ギー効果はさらに大きくなると期待される．
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図６　エネルギーの流れと評価部位の関係

表２　油圧ポンプ―リリーフ弁間に用いた試作配管

実験区分 配管呼称 全長，m
３/８インチ
高圧ゴムホー
ス合計長，m

１/４インチ鋼
管合計長，m

リリーフ弁
入口圧力MPa

保温
カバー

温度計測位置

A 10m 10.985  1.900  9.085 16 無
・ポンプ入口
・リリーフ弁入口

B 70m 71.170 16.500 54.670 10 無
・ポンプ入口
・リリーフ弁入口

C 70m 71.170 16.500 54.670 10 有
・ポンプ入口
・ポンプ出口
・リリーフ弁入口

D 40m 42.335 15.000 27.335 14 有
・ポンプ入口
・ポンプ出口
・リリーフ弁入口

図８　 B・70ｍ配管（カバー無）　省エネ効果識別性

図７　 A・10ｍ配管（カバー無）　省エネ効果識別性 図９　 C・70ｍ配管（カバー有）　省エネ効果識別性
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3.2　試作配管における圧力損失の実測値と計算値
の比較

　各配管部品および継手における試験中の圧力損失
を計算で求めることができれば，油圧作動油の省エ
ネルギー効果をある程度予測することが可能となる．
そこで，各試作配管の省エネ型作動油と従来型作動
油の平均データをもとに，実際の試験温度および圧
力を考慮した油圧作動油の密度および動粘度を算出
し，これらを用いて配管および継手による圧力損失
を計算し，実測値と比較した．
１）試作配管における圧力損失の計算
・各継手部の損失係数
・各配管部品内の温度、圧力を考慮した作動油の
密度（Dowson-Higginson の式）

・各配管部品内の温度、圧力を考慮した作動油の
動粘度（ASTM-Walter の式，Barusの式等）

　 など，考えられる多くの物理定数を，配管1本ご
と，継手1個ごとに計算し，かつ変化した値を，
次々と受け渡していく計算方法（『逐次計算法』
と呼称する）を導入し，上記の圧力損失の実測値
と比較した．
２） 各試験温度圧力における油圧作動油の密度の計
算5）

　 　試作配管内の油温は各配管の積算長に比例して
変化すると仮定して，ポンプ出口，リリーフ弁入
口などの実際に計測した温度から，配管1本ごと
の温度を求めた．このようにして求めた配管1本
ごとの温度における油圧作動油の大気圧下の密度
を15℃および40℃の密度から比例計算により算出
した．それらの密度および各配管部品の入口圧力
（GPa）から，式⑶のDowson-Higginsonの密度-圧
力関係式により，試験の温度と圧力における油圧
作動油の密度を算出した．
　　ρ＝ρ0×（1＋0.6p/（1＋1.7p）） ⑶
　ここで，
　　ρ：圧力pにおける密度

　　ρ0　：大気圧における密度
　　p　  ：各配管部品の入口圧力（GPa）
３） 試験温度と圧力における油圧作動油の動粘度の
計算5）

　 　ASTM-Waltherの式から動粘度―温度係数mを
算出し，Wu－Klausの式より粘度圧力係数α（Pa-1）
を算出した．
　　α＝（0.1657＋0.2332log ν）×m×10-8 ⑷
　 　つぎに配管１本ごとに圧力下の絶対粘度を
Barusの式で算出した．
　　η＝η0 exp（αp） ⑸
　ここで，

η ：試験圧力pにおける絶対粘度（Pa･s）
η0 ：大気圧における絶対粘度（Pa･s）
α ：粘度―圧力係数（GPa-1）
p ：各配管部品の入口圧力（GPa）

　 　さらにηをρで除し試験温度，圧力における動粘
度νを算出した．
４）継手による圧力損失の計算6）

　 　継手における圧力損失の損失係数は90度の円形
継手の滑らかな管の損失係数ζsと粗い管の損失係
数ζrの平均値，ζ＝1.197を用いて式⑹で計算した．

　　 ⑹

　ここで，
ζ ：管摩擦係数（＝1.197）
ρ ： 試験温度圧力における油圧作動油の密度
V：管内流速

５）助走距離を考慮した圧力損失の計算6）

　 　いくつかの配管部品は比較的短いため，油圧作
動油の流れが十分に発達していない可能性がある．
そこで，各配管部品における助走距離を算出し，
各配管部品の長さが助走距離より短い場合には，
助走距離を考慮した圧力損失の計算方法を適用し
た．
　　助走距離Leは式⑺によって求めた．
　　 ⑺
　ここで，

D：管内径
Re：レイノルズ数で，次式で定義される．

　レイノルズ数Reは

　　 ⑻

　　v ： 試験の温度圧力における油圧作動油の動
粘度

　 　さらに，各配管部品の出口における圧力損失を
式⑼によって求めた．

 
2

ζ=pΔ ρ 2V

 Re056.0+59.0=D/Le

 
ν

VD=Re
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図10　 D・40m 配管（カバー有）　省エネ効果識別性
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　　 ⑼

　ここで，

　　 ⑽

λapp：みかけの管摩擦係数
L ：各配管部品の長さ

　円管の場合は

　　 ⑾

　である．
６） 助走距離より長い各配管部品における圧力損失
の計算7）

　 　各配管部品の長さが助走距離より長い場合には，
各配管部品における圧力損失は, Darcy-Weisbach 
の式⑿により求めた．
　　 ⑿
　 管摩擦係数λはレイノルズ数Reの範囲によって
変わるが，今回の試験装置の配管では，Re＜
1000であり，式⒀を適用した．
　　λ＝64/Re ⒀
７） 試作配管における圧力損失の実測値と計算値の
比較

　本報告の方法による圧力損失の計算の結果と実測
値を比較し，図11，図12，図13および図14，さらに
表３にまとめて示す．誤差率は，ほぼ３～ 15％で，
実用的に使用できる範囲である．
 　これらの図や表から，油圧作動油の実際の温度と
圧力を考慮することによって，配管での圧力損失に
ついて，実測値と計算値をほぼ一致させることがで
きた．すなわち，そのような計算方法『逐次計算
法』も確立できたといえる．

4．ま　と　め

　Zn系添加剤の効果により，耐摩耗性を特長とす
る従来型作動油と，基油の精製度の向上他の対策に
より，非Zn系の添加剤で長寿命化を図る省エネル
ギー作動油について，その省エネルギー効果の試作
評価装置を作成し，検証した． 配管の長さを変え
て，種々の評価したところ，実用的範囲の運転条件
では，省エネルギー作動油の効果が明らかになり，
評価方法もほぼ確立できた．
　また，長く複雑な配管では，Hagen-Poiseuilleの
式だけを単純に適用するだけでは，圧力損失の値を
計算できない．断面積の他に，温度，密度，動粘度
などの物理定数が途中で変化し，かつ助走区間の発

2
xRe・ ・ ・λ=pΔ

2
+

app
ρ v

 
ReD

=x + L

（ ）

+

2/1+app
00021.0+1

/76.1364+x/25.1
+

x
76.13

=Reλ
－ （ ）2/1+x

（ ）-2+x

 D2Lρ Vλ=pΔ ・・・ ・（ ）2/

 216

図11　 A・10m 配管（カバー無）　圧力降下計算値

図12　 B・70m 配管（カバー無）　圧力降下計算値

図13　 C・70ｍ 配管（カバー有）　圧力降下計算値

図14　 D・40m 配管（カバー有）　圧力降下計算値
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生や継手部分などでの圧力損失が加わる．これらに
対して，『逐次計算法』を導入することによって，
本試験に使用した配管の圧力損失を計算したところ，
実測値にほぼ近い値を得ることができた．
　これは，圧力・流量特性がわかった機器であれば，
それらが挿入された複雑な配管であっても，圧力損
失を予測できる可能性を示しており，今後の発展が
期待される．
　なお，本報は，経済産業省資源エネルギー庁の補
助によって実施された「潤滑油環境対策事業」の成
果であることを記し，謝意を表する．さらに，筆者
の一人は，文献8）で，本号でCCEFPの最新情報を紹
介する旨の記載をしたが，本報との兼ね合いにより，
別の機会にする．

参　考　文　献

１）三本：フルードパワーシステムを支える油圧作動

油の最新技術，日本フルードパワーシステム学会
誌，38-2，78/82（2007）

２）大塚：油圧作動油の研究・開発動向，油空圧技術，
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６）㈳日本油空圧工業会編，新版　油空圧便覧，17/23
（1989）

７）㈳日本フルードパワー工業会，実用油圧ポケット
ブック，P 317（2008）

８）小曽戸：参加企業からみた今回の国際シンポジウム，
日本フルードパワーシステム学会誌，43-2，54/57
（2012）

［著　者　紹　介］

小
こ

曽
そ

戸
ど

　　　博
ひろし

 君
　1967年静岡大学工学部修士課程修了，工
学博士（東京大学）
球面バルブプレートを持つ小形ポンプの開
発により平成22年度学会技術開発賞
㈱タカコ　技術本部　開発部　技師長
E-mail：h-kosodo@takako-inc.com

［著　者　紹　介］

大
おお

　塚
つか

　正
まさ

　和
かず

 君
　1981年東京理科大学大学院　理学研究科
修士課程修了，工学博士
㈳潤滑油協会　技術センター長
E-mail：otsuka@jalos.or.jp

 217

表３　圧力損失の実測値と計算値の比較

実　験　区　分 ①元　圧 ②実測値 ③計算値 ④誤　差 ⑤誤差率

実験№
配管呼称
長，m

保温
カバー

作動油
ポンプ出口
圧力，MPa

リリーフ弁
入口での設
定圧力，
MPa

損失分降下
時配管端部
の推定圧，
MPa

③－②差分，
MPa

④/（①-②），
％

A-1
10 無

従来型 17.58 16.00 16.08 0.07  4.7

A-2 省エネ型 17.42 16.01 16.05 0.04  2.8

Ｂ-1
70 無

従来型 17.81 10.01 10.56 0.54  7.0

Ｂ-2 省エネ型 17.59 10.02 10.60 0.58  7.7

Ｃ-1
70 有

従来型 17.71 10.01 11.18 1.17 15.2

Ｃ-2 省エネ型 17.48 10.03 11.20 1.18 15.8

Ｄ-1
40 有

従来型 18.32 13.99 14.60 0.61 14.0

Ｄ-2 省エネ型 18.25 13.99 14.69 0.69 16.3
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管　路　損　失　の　低　減　法＊

築　地　徹　浩＊＊

解 説

1．は じ め に

　油空圧システムの省エネルギー化のためには，管
路損失を低減化する必要がある．油圧は一般に高圧
で使用されるため圧力降下による損失が重要である．
　今回は著者の研究室で行われた油圧に関する研究
結果を利用して説明するが，空気圧の場合であって
もマッハ数が約0.3以下の非圧縮性流れの領域にお
いて，レイノルズ数が同じであれば本報の結果を利
用できる．
　油圧システムは一般に，バルブの数が多くなると，
接続するためのパイプや継ぎ手が多く必要になるた
め， 広いスペースが必要になり，また配管作業が増
えてしまうといった短所がある．近年ではパイプや
継ぎ手を減らすためのさまざまな手法が開発され，
その中の１つにマニホールド方式というものがある．
これは鉄製のブロックに穴を開けて管路を作成して
おいて，そのブロックに直接，バルブを接続して配
管する方式である．キリ穴式マニホールドブロック
の構造例を図１に示す．これによりバルブ間の配管
に，パイプや継ぎ手が不要となるため，スペースが
削減でき，配管作業を減らすことが可能となる．

2．油圧管路の損失の低減法

2.1　キリ穴形と積層形の比較1）

　ここでは，キリ穴で管路を作成するキリ穴形マニ
ホールドブロック（以下キリ穴形）と複数のブロッ
クを貼り合わせて平面的に管路を作成する積層形マ
ニホールドブロック（以下積層形）との管路の圧力
損失の比較を行う．キリ穴形のマニホールドブロッ
クの一例を図２に示す． 今回は，ポートTとポー
トT'をつなぐ図３に示す管路（solid-Tという）に
ついて説明する．その管路は，ネジ穴を避けており，
内径はd=６㎜,一部分は10㎜である．図２に対応す
る積層形のマニホールドブロックの一例を図４に示
す．これを積層形１-Tと呼び，三つのブロックを
貼り合せている.
　積層形１-Tの流路を図５に示す．キリ穴形とは違
い曲り流路で接続できる．キリ穴形と比較するため，
キリ穴形とほぼ同じ長さの積層形流路を製作した．

これを積層形２-Tと呼び，流路断面は一辺が６㎜
の正方形であり，図６に示す．キリ穴形の流路中心
を図７に示す．これらの流路についてCFD計算を
行った．ここでは，FLUENT12.0をもちいて，乱流

　＊平成24年３月31日　原稿受付
＊＊上智大学理工学部
（所在地　〒102-8554 東京都千代田区紀尾井町７―１）

図１　マニホールドブロックの構造例

図２　 キリ穴形マニホー
ルドブロック

図３　図２の流路

図４　積層形マニホール
ドブロック

図５　積層形１-T
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モデルとしてSST k-ωモデルを使用した．流量
Q=50L/minの場合の計算結果を図８に示す．縦軸
は，中心軸上の圧力（p）と出口圧力（pe）との差
である．図８中の記号aから fは図７の曲り部に対
応している. これらの結果から，曲り部での圧力損
失が大きいことがわかる．さらに，キリ穴形の場合
には直角に曲がる場合でも角の上流や下流の直管部
の長さや曲がる向きによって圧力損失が違うことが
わかる．積層形１-Tおよび２-Tの圧力損失はキリ
穴形に比べて小さい．積層形２-Tの曲り部での圧
力降下はキリ穴形に比べて小さいが，同じ幅でも積
層形の方が流路面積が大きいためである．

2.2　90°曲り部でのキリ穴の深さの影響2）

　2.1節で全体の損失の中で曲り部での損失が大き
いことがわかった．そこで，図９に示すような数種
類の曲り部を製作し，曲り部でのキリ穴の深さが損
失に及ぼす影響を調べた．
　曲り部の上流側および下流側の直管部は100㎜，
管径dは８㎜である．s/d=0.25 ～４までの４種類の
曲り部を製作した．油温を40±１℃に設定し，その
時の作動油の密度ρは870㎏ /㎥，動粘度νは3.2×
10－5㎡ /sである．
　損失は，次式で与えられる損失係数ζで評価した．

⑴
ここでu；流入速度m/s，ΔP；圧力損失Paである．

レイノルズ数が約5000（流量60L/min）での損失係
数のCFDによる計算結果を図10に示す．

　図10より，s/dが１から４の間は，損失係数の差
は無く，交差部から突き出した部分のキリ穴は，損
失にあまり影響を与えない．s/dが0.5の場合がもっ
とも損失が小さく，0.25の場合がもっとも損失が大
きくなることがわかった．したがって，キリ穴の
90°交差部においてs/dが0.5付近で加工するのが良
い.
2.3　曲り部での曲率比の影響3）

　積層形の曲り部での曲率半径の影響を説明する．
図11に示す曲り部の上流と下流に65㎜の直管を有し
た積層形の曲り部の曲率比（R/D）が圧力降下に及
ぼす影響をCFDにより調べた．損失係数および内
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ζ＝ ２ ΔPρu2

図８　流路の中心軸上での圧力

図10　損失係数

図11　90°曲り部

図６　積層形　２-T 図７　流路中心

図９　90℃直角曲り部
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部の流動状態を図12に示す．図より曲率比が0.5以
上では損失が急に減少することがわかる．内部流動
を見るとR/D=0.625では，はく離域が減少しており，
損失を低減するには，はく離域を減少させることが
重要であることがわかる．
2.4　曲り部での溝の影響4）

　図13に示すように，積層形マニホールドブロック
の曲り部に溝を切ることにより流路面積を増やし，
損失を低減する方法について述べる．エンドミルを
用いた加工で容易に製作できるこの方法を用いると
曲り部でのキャビテーションの発生も抑えることが
できる．図に示すように，溝の高さをh, 幅をw, そ
して角度をθとした．例として，h=4.2㎜, w=3㎜, 
の場合h=4.2, w=3と表記する．

 θ=45°の場合の結果を図14に示す. 溝がある方の
圧力降下が減少している．hやwが大きい方が圧力
降下が小さい．特に，hの影響が大きい．溝の影響
で曲り部での流れ方向の流路面積の変化が小さくな
るため，損失が減少する．

3．終 わ り に

　省エルルギー化のためには，管路損失の低減化が
重要である．今回は，マニホールドブロックの例を
用いて特に曲り部での損失に関して損失低減化のた
めのいくつかの方法を説明した．油圧システムがコ
ンパクトになるにつれて，管路の曲り部での損失を
いかに抑えるかがポイントである．今後，よりコン
パクト化が進むにつれて管路損失の低減対策がます
ます重要になってくると思われる．
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図12　損失係数
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図14　流量と圧力降下 （θ=45°）
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スクリューコンプレッサシステムの最新制御＊

河　合　　　仁＊＊

解 説

1．は じ め に

　国内のエアーコンプレッサの消費電力は国内製造
事業所の20％～ 30%に相当し，コンプレッサの省
エネは環境負荷低減に必須項目となっている．また
圧縮空気の費用を考えた場合には，費用の70%～
80%が電気代であり，省エネ化はユーザの製造コス
トの低減にも大きく寄与する．
　近年，我が国ではコンプレッサの省エネ手法とし
てインバータ制御コンプレッサの導入が積極的に行
われてきた．ここではスクリューコンプレッサ（以
後コンプレッサと呼ぶ）を題材として，複数台のコ
ンプレッサシステムの効率よい制御，およびイン
バータ制御コンプレッサ導入に伴い，考慮すべき点
を解説する．

2．コンプレッサの機内制御

2.1　ロード・アンロード制御
　ロードとは，吸入弁が開いており100%の空気量
がコンプレッサより吐出されている状態である．ア
ンロードは吸入弁が閉じられ空気が吐出されていな
い状態である．アンロード時の消費電力を抑えるた
めに機内内圧を抜いている（パージ）．またアン
ロード状態が続くとモータを停止させるのが一般的
である．最新のコンプレッサは，モータ運転温度を
随時モニタし，モータが停止可能な温度であれば，
アンロード状態を経ずにモータを停止させるため，
効率が良い．これをダイナミック制御という．
2.2　インバータ制御
　インバータ制御とは，周波数変換によりモータの
回転数を変動させ需要と供給を一致（圧力を設定圧
にて安定）させる制御である．
2.3　モータ定速型の容量調整制御
　これは，吸入弁を無段階調整することなどにより，
需要と供給を一致（圧力を設定圧にて安定）させる
制御である．この場合，モータの回転数は一定であ

る．同制御では，方式にもよるが吐出量が半分に対
して，消費電力は90%以上必要となり，非常に非効
率である．パージ機能付きロード・アンロード制御
の方がいかなる場合も効率が良い．需要がまったく
無い場合にはアンロードおよびモータ停止する機能
があるために2.1で説明したロード・アンロード制
御と混同するユーザもいる．

3．比　電　力

3.1　比電力（kW/（㎥/min））
　比電力とは，１分間に１㎥の圧縮空気を吐出・供
給するのに必要なコンプレッサ装置（またはシステ
ム）全体にかかる消費電力（kW）である．コンプ
レッサの能力評価として，モータ軸動力と吐出空気
量の関係のみが取り沙汰されるが，モータ効率や
ファンモータの消費電力，機内圧力損失なども効率
に影響を及ぼすため，比電力を用いてコンプレッサ
の能力を評価する必要がある．インバータ制御コン
プレッサを除きコンプレッサは100%負荷運転時に
もっとも比電力が良くなる設計がされている．複数
台を伴うコンプレッサシステムにおいてシステム全
体の比電力も，使用するコンプレッサの100%負荷
運転時の比電力と同等になるようにシステム構築を
する必要がある．
3.2　システムとしての比電力
　システム全体の効率を低下させる主な要因は，コ
ンプレッサのアンロード時の消費電力である．一般
的に空冷式ドライスクリューコンプレッサのアン
ロード消費電力は，ロード時に対して20%前後，同
オイル循環式スクリューコンプレッサでは，25%～
30%であり，アンロード時に機内圧をパージしない
場合には65%程度となる．たとえば，システム全体
を考慮した場合，負荷変動に対応させるピークロー
ド機と一定時間を100%負荷で安定的に運転させる
ミディアムロード機，ベースロード機にコンプレッ
サを分類できる．ミディアムロードおよびベース
ロードコンプレッサが不要な場合は，アンロード状
態を踏まずにモータを停止させることによって，ア
ンロード消費電力を大幅に削減できる．
　図１に具体的なコンプレッサシステムの運転パ

　＊平成24年３月27日　原稿受付
＊＊ケーザー・コンプレッサー株式会社
（所在地　〒108-0022 東京都港区海岸3―31―1）
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ターンを示す．同システムでは，モータ定格55kW
のコンプレッサ２台をピークロード機，同90kWが
３台をベースロード機としたシステム構成である．
図の横軸は１日の時間軸を表し，縦軸は圧縮空気の
消費量（㎥/min）である．各コンプレッサが吐出
している空気量が表示されており，斜線部分にて各
90kWコンプレッサが100%負荷運転をしていること
を表している．ベースロード機はアンロード状態を
経ずにモータ停止させている．各消費量の時間帯に
も圧縮空気の需要変動はあり，それらを容量調整す
るために55kWのコンプレッサがロード・アンロー
ド運転を行っている．
　システム全体の比電力は，5.75kW/（㎥/min）で
あった．使用されている55kWコンプレッサのロー
ド時の比電力が5.57kW/（㎥/min），90kWの比電力
が5.42kW/（㎥/min）であることを考慮すると，制
御によって無駄が抑えられたシステムであることが
わかる．一方，依然として，おのおの容量調整機能
があるコンプレッサ複数台をシステムとして構成し
ているケースが多く見受けられる．これらは，部分
負荷運転でのコンプレッサ単体の効率が悪く，非常
に非効率なシステムであることは容易に想像できる．

3.3　インバータ制御コンプレッサの比電力
　インバータ制御コンプレッサはモータ回転速度を
制御するため，吐出空気量が減れば，消費電力も下
がる．しかしながら，各負荷条件下における比電力
は必ずしも一定ではない．図２では空冷式コンプ
レッサ（モータ定格250kWのオイル循環式および
ドライ式）の比電力特性を示す．横軸は運転負荷
（吐出空気量）であり，縦軸はその時の比電力であ
る．制御範囲内の大半で効率が良くなるように設計
されているが，エアーエンド（スクリュー部）や
モータの特性により低負荷状態と100%を超えた高
負荷運転状態では比電力が悪化する傾向にある．
　これを踏まえ，容量調整向けにインバータ制御コ

ンプレッサを導入するか，小型コンプレッサのロー
ド・アンロード調整にて行うかは圧縮空気消費パ
ターンや変動領域などを考慮し決定する必要がある．

4．コントロールギャップ

　ピークロード機は，ミディアムロードまたはベー
スロードコンプレッサの能力よりも制御範囲幅を大
きくする必要がある．例として同機種のインバータ
機（制御範囲：7.81㎥/min ～ 24.81㎥/min）とベー
スロード機（23㎥/min）のシステム構成を検証する．
この場合，インバータ機の制御範囲幅は，17.01㎥/
minであるため，ベースロードコンプレッサの能力
よりも小さい．このような状態をコントロール
ギャップのあるシステムと呼ぶ．コントロール
ギャップがある場合，コンプレッサのロード・アン
ロードが頻繁に繰り返され，無駄なアンロードによ
る電力消費，およびロード・アンロード繰り返しに
よる装置への負担が発生する可能性がある．本シス
テムにおいて圧縮空気の消費量が28.0㎥/minの場合，
このような問題が発生する．
　コントロールギャップのあるシステムができるの
は，非常に安定した消費パターンの場合のみである．
例を挙げると，インバータ機の制御範囲幅よりも需
要の変動幅が小さい場合である．

図１　複数台のコンプレッサシステム運転

図３　コントロールギャップの無いシステム
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図２　インバータ制御コンプレッサ比電力特性
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5．複数のインバータ制御機

　複数のインバータ制御コンプレッサが同一システ
ム内に存在するケースは見受けられるが，以下の点
を考慮する必要がある．
5.1　配管の圧力損失
　供給元のコンプレッサ室と圧縮空気使用場所の間
の圧力損失が大きく，設定圧を高くしなければなら
ない．これを避けるために，使用場所の近くにコン
プレッサを置き，おのおのがインバータ制御されて
いる．この場合，同一圧縮空気システム内に連結さ
れているコンプレッサは単独運転された状態ではあ
り，システムとして効率的に運用されているか否か
の判断すらできない．また各コンプレッサが小型・
細分化され，大型機と比較して単体性能でも効率の
悪いコンプレッサを採用している可能性がある．こ
の場合には，配管径の見直しやループ構造にするな
ど圧力損失のない配管に変更することを推奨する．
5.2　供給電源の制約
　ユーザ側規定により，ある一定のモータ定格を超
えた装置には３kV-6.6kV電源が求められる一方，
汎用コンプレッサのインバータ機は低圧
（200V-460V）仕様である．大型ベースロード機に
対してコントロールギャップの無いシステムを構築
するためには，インバータ機の合計の制御範囲を
ベースロード機の能力より大きくする必要がある．
　ただし，インバータ機は機内の圧力センサにより
圧力をモニタし，設定圧になるように制御を行うた
め，複数の圧力センサの誤差，コンプレッサに続い
て設置されているドライヤー，フィルターなどのト
リートメント機器の圧力損失の差がある場合には，
運転負荷が異なる． すなわち図２からもわかるよ
うに非効率領域で各コンプレッサが運転される可能
性がある．

6．台数制御との複合制御

6.1　同一圧力センサによる制御
　コンプレッサ本体の制御盤，台数制御盤および各
機器との通信システムの進化に伴い，システム圧力
の情報を，台数制御盤を介しておのおののインバー
タ機のコントローラに取り込ませることが可能であ
る．これにより各インバータ制御コンプレッサは，
同一の圧力情報を基にインバータ制御を行うため，
負荷率は同じ状態で複数台のインバータ機を運転さ
せることが可能である．
6.2　非効率領域での運転削除
　台数制御と組み合わせることにより，インバータ
制御コンプレッサの非効率領域での運転を無くすこ

とが可能になる．
　これは，通信ケーブルを用いておのおののイン
バータ制御コンプレッサの運転領域を台数制御盤に
オンライン報告し，非効率運転領域（低負荷領域や
高負荷領域）での運転時間が一定時間を超えた場合
には１台目，場合によっては，さらに２台目のイン
バータ機を運転，停止させる機能を意味する．図４
にコンプレッサシステムの運転パターンを示す．横
軸は時間，縦軸はコンプレッサの運転領域である周
波数を示す．時間の経過に伴って圧縮空気量消費量
が増えると，最初は１台目のインバータ制御コンプ
レッサのみが運転されているが，効率の悪い高負荷
運転状態になったところで，２台目のコンプレッサ
が運転を開始し，２台とも効率の良い領域で運転さ
れる．３台目以降も同様の論理により機動・停止が
行われる．

7．ま　と　め

　複数のコンプレッサが存在するシステムでは，ベー
スロード機やミディアムロード機はダイナミック制御
コンプレッサによりアンロード時間を極力短縮できる．
ピークロード機は台数制御とインバータ制御コンプ
レッサの適切な組み合わせをすることで，インバー
タ機の高効率領域での運転が可能となる．これらに
より非常に効率の良いシステムの構築が可能となる．

図４　非効率領域を無くすインバータ機の制御
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アキュムレータを用いたアイドリングストップ式油圧源の省エネルギー＊

鈴　木　勝　正＊＊，大　田　真　平＊＊，杉　村　　　健＊＊

解 説

1．は じ め に

　石油などのエネルギー資源の枯渇，CO2の排出問
題や福島原子力発電所の事故などエネルギー消費を
抑える必要性が増大している．工場のエネルギー消
費に占める油圧機械の割合は高い値で，その中心は
油圧ポンプにおけるエネルギー消費である．
　一定圧力の作動油を負荷に供給する場合に，以前
は定吐出量形ポンプを用いて常に一定量の作動油を
吐出し，リリーフ弁により余分の作動油をタンクに
戻して圧力を保っていた．そこで吐出量調整機構を
設けて吐出流量が余って圧力が上昇すると吐出量を
減少させて，負荷に必要なだけ作動油を供給する可
変容量形ポンプが主流になって来た．さらに最近で
はインバータ制御によりポンプの回転数を変化させ
て，吐出量を変化させるタイプが開発され，無駄に
タンクに戻る流量を減らして省エネを図るポンプシ
ステムが利用されている．これらは一定流量を絶え
ず吐出するタイプに比べて大幅に無駄なエネルギー
消費を抑えることができる．しかしポンプを最大容
量で吐出している場合は高い効率で運転されるが，
吐出量が少ない場合や負荷流量が完全に零の場合に
もポンプが回っているため，回転部分の摩擦損失や
内部漏れによりエネルギーが消費されるので，出力

動力が減少してくるとその分，効率が低下する．
　著者らが推薦するアキュムレータ1）を用いたアイ
ドリングストップ式油圧源では2），3），ポンプを回転
させる時は最大容量で回転させ，余った作動油をア
キュムレータに蓄える．圧力が上限圧力を超えると
ポンプを完全に停止させ，その間，作動油はアキュ
ムレータより負荷に供給される．下限圧力まで低下
したらポンプを再び回転させる．この動作を繰り返
させるのでポンプが回転して電気を消費する際には
高効率で動作し，残りの時間は電力を消費しないの
で全体で高い効率が得られる．負荷流量が零の場合
には電力消費も零となり，ポンプの発生する騒音も
停止する，また負荷流量が少ない場合でも高い効率
が得られる．油圧を利用する場合にクランプ動作の
ように圧力を必要とするが流量はほとんど必要とし
ない場合が多い．本油圧源はこのような応用におい
て威力を発揮する．
　本報告では油圧シリンダによるクランプ動作を模
擬した実験により，可変容量形油圧源（以下VD油
圧源と呼ぶ），インバータ制御式油圧源（INV油圧
源），アイドリングストップ形油圧源（ACC油圧源）
の各エネルギー消費を測定して，ACC油圧源の効
率がもっとも優れていることを示す．

　＊平成24年３月29日　原稿受付
＊＊東京都市大学工学部機械システム工学科
（所在地　〒158-8557 東京都世田谷区玉堤１―28―１）

図１　 ３種類の油圧源
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2．３種類の油圧源

　図１に実験に用いた３種類の油圧源を示す．市販
の可変容量形油圧源を用いている．これはオプショ
ンでインバータ制御が付加できる製品である．
ACC油圧源はこれに圧力スイッチとアキュムレー
タを取り付けたものである．このようにACC油圧
源は従来型から簡単に改造ができる．ACC油圧源，
INV油圧源ではカットオフ圧力を高くして可変容量
機構を働きにくくして実験した．ポンプ押しのけ容
積は，16㎤ /rev，電動機定格電力は1.5kWである．
　図２に示す負荷回路は負荷を一定圧力で間欠的に
駆動させることを想定している．電磁弁を周期10s
の一定デューティー比で開閉し，減圧弁で負荷圧力
を2.6MPa一定に保つ．そのため減圧弁入口には最
低で2.9MPaの圧力を供給する．絞り弁を負荷と考
えている．この回路に各油圧源を接続して測定した．
　図３はACC油圧源のポンプ出力圧力（Output 

pressure），負荷圧力（Load pressure），流量（Flow 
rate），ポンプ回転速度（Rotation speed）および電
動機消費電力（Electric power）を示す．電磁弁が
開くと，負荷圧力が上昇し，流量が上昇する．ポン
プ出力圧力が低下するのでポンプが回転する．ポン
プ起動時に消費電力が鋭いピークを示し，その後一
定値に落ち着く．電磁弁が閉じて流量が零になると
ポンプ出力圧力が上昇してポンプが停止し，消費電
力が零になる．
　図４はINV油圧源の各部変化を示す．電磁弁が開
くと負荷圧力が上昇して流量が上昇する．ポンプ出
力圧力が低下するのでポンプ回転速度が上昇する．
それと共に消費電力が上昇する．
　電磁弁が閉じて負荷流量が零になるとポンプ圧力
がパルス的にフルカットオフ圧力を大幅に超えて上
昇する．その後徐々に下降する．その間，回転速度
と消費電力は最低レベルを維持している．
　図５はVD油圧源の各部変化を示す．電磁弁が開
くと負荷圧力が上昇して負荷流量が上昇し，ポンプ
出口圧力が低下する点はインバータ油圧源と同様で
ある．この時ポンプ押しのけ容積が増加して吐出流
量が上昇するので消費電力が増加する．電磁弁が閉
じて負荷流量が零になるとポンプ圧力がパルス的に
フルカットオフ圧力を大幅に超えて急上昇する．そ
の後可変容量機構が働くので吐出流量が減少してフ
ルカットオフ圧力まで徐々に下降する．その間消費
電力は最低レベルを保っている．ポンプ回転速度は
電磁弁の開閉にあまり影響されずに1,500rpm弱で
ほぼ一定となっている．

3．ポンプ消費電力と効率の比較

　各油圧源の効率を比較する．出力を求める際の出
力圧力として負荷圧力（絞り入口の圧力）を用いて，
効率を
　　　　
　 

⑴

で求める．ただしP : 負荷圧力，Q : 負荷流量，W : 
消費電力．ポンプの効率を表示する場合にはPにポ
ンプ出口圧力，Wに軸動力を用いる場合が多いが，
本報告では，負荷圧力とポンプ出口圧力の差の影響
および電動機の効率による低下を含むのでそれに比
べて低い値となる．
　図６はデューティー比と各油圧源の消費電力と効
率の関係を示す．デューティー比が100%近傍では
３者の差が小さいがデューティー比が小さくなるの
に従ってACC油圧源の効率が他に比べて高くなる．
またデューティー比の広い範囲に渡ってACC油圧
源の効率変化が小さい．一般的な油圧源の使用状態

W
PQ

=η
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図３　 ACC油圧源の出口圧力，負荷圧力，流量，
消費電力，回転速度

図２　負荷回路
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として長時間使用しても負荷を動かす時間がほんの
わずかな例が少なくない．そのような例において
ACC油圧源は非常に省エネに優れているというこ

とができる．

4．お わ り に

　省エネルギー形の３種類の油圧源の特性を比較し
てACC油圧源が省エネルギーの点で優れているこ
とを示した．
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ティー比の関係
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再生可能エネルギーの普及と需要家の参画＊

―東京工業大学先進エネルギー国際研究センターの取り組みを事例に―

小　田　拓　也＊＊

解 説

１．は じ め に

　圧力ポンプ，配管路，アクチュエータなどの作動
機器で構成される油空圧システムを想定する．この
システムには，調圧弁，逆止弁，アキュムレータな
どの保護制御機能も含まれるものとする．
　失敗を恐れずにいえば，電力システムにおける発
電所は，油空圧システムにおける圧力ポンプに似て
いる．双方とも重要度に応じて多重化される．また，
再生可能エネルギーの普及が進むと地域内の配電網
で電圧上昇が生じることが懸念されるが，これを油
空圧システムに喩えると，末端に設置された作動機
器が時々刻々と昇圧機になったり降圧機になったり
することを意味する．配管路の圧力を一定に維持す
るためには，逆止弁や調圧弁などを駆使する必要が
あるだろう．電力システムでは配電網の電圧を一定
に保つために，変電所はもちろん，需要そのものを
制御することが検討されている．また，複数の作動
機器を一斉に使うと圧力ポンプの供給力が不足する．
管路圧力の低下によりシステムが機能不全に至るた
め，アキュムレータの増強などが必要になるかもし
れない．電力系統でも需要ピーク対策として，発電
所の増設，電力の貯蔵，需要ピークの分散などが必
要となる．
　再生可能エネルギーはエネルギーセキュリティや
CO2削減の観点から重要なエネルギー源だが，住宅
用の太陽光発電などを配電部門に大量に連係させる
と，電力系統への影響が避けられない．そこでICT
（情報通信技術）を用いて，再生可能エネルギーを
需要家端で無駄なく効率的に活用することで上位系
統の負担を減らすことを目指す“スマートグリッ
ド”が注目されている．さらにエネルギーの最終消
費の半分が熱に変換して利用されることを考えれば，
電力だけでなく熱エネルギーも考慮して系統の負担
を減らす “スマートエネルギーネットワーク”も重
要となる．全体最適の視点から，エネルギー消費が

増加傾向にある運輸部門の考慮も不可欠である．家
庭部門，業務部門，運輸部門，都市交通などを複眼
的に考慮した，エネルギーの最適利用を地域レベル
で進める試みが“スマートコミュニティ”である．
　東京工業大学先進エネルギー国際研究センター1）

（AESセンター）における取り組み事例を交えなが
ら，これらの研究課題と将来像について解説する．

２．再生可能エネルギーの普及と需給調整

　再生可能エネルギーは，エネルギー密度が低いた
め集約することが困難である．政府は，1,000万戸
の戸建住宅に太陽光発電（PV）を設置することを
含め，2030年に計53GWのPV設置を目指している2）．
PVの設置場所と地域のエネルギー需要は，空間的
にも時間的にも一致しないため，需給の不一致が生
じると言われている．再生可能エネルギーの一つで
ある風力発電では，供給変動を原因とする設置制約
が課されている地域もあり，需給の不一致は顕在化
した課題になっている．
　日本国内には系統電源を主として約240GWの発
電所があり，年間約１兆kWhの電力を供給してい
る3）．平均稼働率は50％に満たない．系統電源全体
で電力供給コストの最小化を目指すと，稼働率の高
い発電所は運転費（≒燃料費）を低く，稼働率の低
い発電所はエネルギー効率を犠牲にしてでも設備費
を低くする必要がある．電力の負荷を平準化するこ
とは，日本全体の発電所の平均稼働率を向上させる
ことにつながり，電力供給コストの削減だけでなく，
省エネルギーにも貢献することがわかる．一方，再
生可能エネルギーの普及により不確実な電力供給が
増加すれば，突発的に不足する電力を賄うための調
整電源が必要となり，エネルギー効率の低い発電所
の稼働率が高まる可能性がある．
　こうした需給調整の役割は，これまで供給側が
担ってきた．これに対し，需要側が需給調整に参加
する電力システムのあり方が，スマートグリッドや，
スマートエネルギーネットワーク，スマートコミュ
ニティなどと呼ばれている．　＊平成24年４月５日　原稿受付

＊＊東京工業大学ソリューション研究機構
（所在地　152-8550 東京都目黒区大岡山２―12―１ I６―25）
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３．AESセンターでの取り組み

　需要側が行う需要調整には，さまざまな対象と規
模がある．東京工業大学AESセンターの研究課題
の中から，関連するいくつかの事例を紹介する．
3.1　業務部門における需給調整
　電気自動車（EV）が大量に普及すると，EVの充
電需要が電力網に新たに加わる．EVの急速充電器
と蓄電池を統合して制御運用するBCIS（Battery & 
Charger Integration System）を開発4）することで，
EV充電拠点の受電容量不足の回避や充電待ち時間
の軽減，店舗が設置するPVの供給変動の緩和など
に貢献することを目指している．さらに，搭載され
た蓄電池を地域エネルギーマネージメントシステム
（CEMS）と連携させることで，地域内の電力需給
調整にも貢献することが可能となる（図１）．本実
証ではサービス・ステーション（SS）を拠点とす
ることで，SSを複数のエネルギーを持つ防災拠点
として位置づけた．

3.2　EVを活用した需給調整
　日本の乗用車58百万台の年間平均走行距離と平均
走行速度を考慮すると，走行時間は150時間/年
（２％）に過ぎない．残りの駐車時間を活用して，
EVの蓄電池から電力を取り出して電力系統に送る
こと（V2G）が可能になれば，電力の需給調整能力
を需要地に持たせる事が可能になる．
　PVと，V2Gを可能としたEVを需要家内に配置し，
これらをEMSで制御する実証研究設備を構築した5）．
この際，個々でみれば小規模な電源容量しか持たな
いEVを統合管理するためのEIS（EV Integration 
System）も開発し（図２），実装した．2012年度に

実証運用を開始する予定である．
3.3　都市のスマート化
　個別技術開発に加えて，未利用エネルギーの活用
も重要である．この一つである都市廃熱などの熱エ
ネルギーは，貯蔵は容易だが輸送が困難なため，地
域内で利用する必要がある．
　池袋副都心地区スマートコミュニティ構想6）は，
都市機能の更新と都市内清掃工場廃熱の有効活用を
統合的に結びつけることで，震災以降注目を浴びる
BCP（事業継続計画）にも貢献するまちづくり構想
を，自治体と大学で協働して検討した．廃熱利用と
併せて分散電源を設置することで，再生可能エネル
ギーを含めた需給調整に，需要側である街が寄与す
ることが可能となる．
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図１　急速充電拠点を用いた系統への貢献4）

図２　EVの蓄電池を用いた系統への貢献5）

図３　 都市廃熱を利用したエネルギーネットワーク
検討事例6）
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3.4　都市分類と全体最適
　将来，スマート化された個々の都市が日本のエネ
ルギーシステムの要素となり，この集積が日本全体
の最適像に一致していることが望ましい．
　この理想像を明らかにするため，日本の市町村を
人口規模で４つに区分し，PVを含む分散型のエネ
ルギーシステムと系統電源をモデル化した．図４は
合理的なCO2排出削減を行う場合のコスト最小化結
果の一部を示している．50～150万人が居住する都
市部では，コージェネレーション（熱電併給）が選
択され，電力自給比率（地域内の発電電力と電力消
費の比）は３～５割に達した．１～10万人規模の都
市では戸建住宅が多いため，PVによる電力自給比
率が１割に達した．また分散電源とは別に，すべて
の地域で給湯用の電力ヒートポンプ給湯器（EHP）
が選択された．つまり，PVを含む分散電源は主に
昼間に発電をすることで系統電源のピークカットに
貢献し，EHPは夜間電力を熱に変換し蓄熱するこ
とでボトムアップに貢献した．系統電源の負荷平準
化に対する，需要家行動の指針が明らかにされた7）．

４．ま　と　め

　これまでの電力システムは，大規模電源によって
効率的に発電し，発電した電力を需要地へ適切に分
配することが合理的であった．近年の技術開発によ
り再生可能エネルギーや，都市および産業廃熱の有

効利用が可能になりつつあるが，これらは集約や輸
送が困難なため分散化せざるを得ない．一方，分散
システムを本格的に普及させるためには，供給側だ
けでなく需要側もエネルギー需給調整に参画し，再
生可能エネルギーなどの供給変動を地域内で効率的
に利用しなければならない． 
　需要家がこれら需給調整に参加するためには，
“RTP（Real Time Pricing）”などの料金制度を通
じてインセンティブを与え，より積極的な“需要反
応（DR：Demand Response）”を引き出す必要が
ある．このインセンティブ付与を，社会システムの
再構築とあわせて検討していくことが，今後一層重
要になると考えられる．
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電 気 油 圧 サ ー ボ 式 ダ ウ ン コ イ ラ＊

桑　野　博　明＊＊

解 説

1．は じ め に

　1980年代，製鉄分野においていくつもの大きな技
術革新が行われた．特に､ 熱間圧延の分野で著しく，
世界に３種の新型圧延機が登場した．HCミル，ペ
アクロスミル，そしてCVCミルである．前２者は
日本から，最後のミルはドイツから発信された．こ
こで解説する電気油圧サーボ式“熱延”ダウンコイラ
もその技術革新の一つで，これらの新鋭設備は怒涛
のごとく，1996年，1998年に日本の２製鉄所で実現
したエンドレス熱間圧延設備へと収束していく1）2）．
ここでは，電気油圧サーボ式ダウンコイラについて，
今まであまり解説してこなかったその制御技術を中
心に紹介したい．

2．ダウンコイラ

2.1　ダウンコイラとは
　ダウンコイラ （図１参照） は，鉄の熱間圧延ライ
ンの最後部に位置し，圧延機で薄く延ばされ，最大
時速60キロメートルもの速度で飛び込んでくる厚さ

1.5 ～ 20㎜の熱延鋼板（500 ～ 700℃の鉄のストリッ
プ）を巻き取ってコイル状の製品にする機械である．
マンドレルと呼ばれる円筒型の巻取り胴（図４）を
電動モータにより一定のトルクで回転させて，その
周りに熱延鋼板を巻き付けてコイルを作る．マンド
レルの周囲には，３～４個のラッパーロールと呼ば
れる押さえロールを配置し，ラッパーロールとラッ
パーロールを支えるアームに固定されたエプロンガ
イドがマンドレルとの間でつくる板厚程度のすき間
へ熱延鋼板を導き，ラッパーロールでマンドレルに
押し付ける．外径わずか760㎜のマンドレルへ硬い
鋼板を巻き付かせるために，ラッパーロールとロー
ル間のエプロンガイドによりストリップ先端を強制
的に曲げ，マンドレル外周に沿うようにガイドする．
従来の機械ではこのラッパーロールを，最大500kN
もの出力を持つ大口径の空気圧シリンダで押し付け
ていた．
2.2　従来のダウンコイラの問題点 
　巻き取り中のコイルには図２に示すように鋼板先
端部と重なる部分に段差ができる．このため，単に

　＊平成24年４月５日　原稿受付
＊＊株式会社IHI
（所在地：〒135-8710 東京都江東区豊洲三丁目１番１号
豊洲IHIビル）

図１　熱間圧延ライン



桑野　博明：電気油圧サーボ式ダウンコイラ

― 43 ―第43巻　第４号 2012年７月（平成24年）

空気圧シリンダで押し付けるだけでは，段差とラッ
パーロールの衝突によって，機械へ980 ～ 1470kN
もの衝撃力が加わり，機械部品の頻繁な破損が生ず
る，衝撃力によってコイル内側の幾層かに深い傷が
つき，歩留りが悪くなる，ラッパーロールがはね上
げられ，コイルを押さえることができなくなり，巻
き状態が不整になりやすく，また巻取り作業そのも
のが不安定になる，などの問題が生じていた．

3．電気油圧サーボ式ダウンコイラの開発

　この問題を解決する唯一の方法は，段差部通過時
点のみ各ラッパーロールを順次退避させ，通過後た
だちに押しつけに行く制御手段を開発することであ
る．このため，ラッパーロールに電気油圧サーボシ
ステムを導入し，鋼板の先端位置を正確にトラッキ
ングするシステムと組み合わせて，図３に示すよう
に，コイルの段差部通過時のみ，トラッキングシス
テムの指令に応じて各ラッパーロールをステップ状
の位置制御で逃がしてラッパーロールとコイル段差
部との衝突を回避し，その後即座に，力の制御で鋼
板をマンドレルへ一定の力で押しつけることができ
る段差回避制御機能を備えた油圧式ダウンコイラを
実用化した3）4）．
　巻き取り開始時の鋼板の速度を1,000m/minとす
ると，外径760㎜のマンドレルに巻きついたコイル
は0.14秒間に１回転する．したがって段差回避制御

を数10ms以内に完了させないと，ラッパーロール
は大部分の時間をコイルから離れてしまい，コイル
が緩むので巻き取りができなくなる．さらに，ダウ
ンコイラのラッパーロールの場合には，制御対象の
固有振動数が14 ～ 20Hzと低いこと，対象のダンピ
ングが弱く純慣性負荷に近い性質を持つなど制御を
難しくする要因があった．これは機械構成に起因す
る本質的なもので，制御により対応せざるをえない．
　電気油圧サーボ式ダウンコイラの構成を図４に示
す．ラッパーロールの位置制御は，ラッパーロール
アームの回転角度をアームの回転軸にベアリングを
介して直結したデジタル型回転角度検出器で検出し，
それにラッパーロールのアーム長をかけてロールの
変位を求め，目標値と比較してフィードバック制御
を実施する．押し付け力制御は，油圧シリンダの反
ロッド側（ヘッド側）とロッド側の配管途中から分
岐した計測用の配管に接続した２つの圧力検出器の
計測値からシリンダの押し付け力を演算で求め，目
標値と比較してフィードバック制御を実施する．
　トラッキングシステムは，ピンチロールとマンド
レル間に取り付けられたレーザ式ストリップ先端検
出計，下ピンチロール駆動軸およびマンドレル回転
軸各々に直結した２つのパルス発信機，およびそれ
らの信号を取り込んでストリップ先端の位置を演算
して段差回避の指令を発する．

4．検討した制御手法

　段差回避制御を確実に行うためには，位置制
御の応答性（高速性と安定性）を十分に確保するこ
とが必要である．そのため，いくつかの制御手法を
検討した．

図４　電気油圧サーボ式ダウンコイラ
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図２　ストリップ段差とラッパーロールとの衝突

図３　段差回避制御
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4.1　最適制御
　位置制御の応答性を改善するために，速度と加速
度を同時にフィードバックする．すなわち､ 状態
フィードバックを実施するが，その各ゲインの決定
に最適制御理論を適用した5）．
　状態フィードバックの効果を図４に示す．本例で
は，５㎜のステップ入力を目標値として与えている．
⒜では速度フィードバックゲインg2を0.0とした．こ
の例では，設定値の35％程度のオーバーシュートが
生じている．この状態で対象の固有振動数を上げる
ために，速度フィードバックを効かしたものが⒝で
ある．オーバーシュート量は20％程度に減少した．
これは，速度フィードバックにより対象の固有振動
数が大きくなったからである．さらに速度フィード
バックゲインを上げると，⒞に示すように，オー
バーシュート量を零とすることができた．なお，速
度は加速度計の信号を積分して求めた．

　しかし，状態フィードバックによる特性改善方法
は，サーボ弁の動特性や配管長の影響を大きく受け，
特に実機では配管長をある長さ以下に短くすること
は困難であった．そのため，より実装が容易で，か
つ実用的な制御方法の開発を進めた．
4.2　修正Posicast法
　1957年，O.J.M Smithは連続系で有限整定応答を
実現する１つの方法としてPosicast法を提案した6）．
これは，振動要素をもつ制御対象に対して，ステッ
プ入力印加後，振動周期の半波長分遅らせて第２の
ステップ入力を加え，逆位相の振動を作り，互いの
振動を打ち消し合わせることによって有限整定応答
を実現する方法である．
　ラッパーロールの位置制御の過渡振動を抑制する

ために，本方法に習って，位置制御のステップ入力
を印加後，半波長分遅らせて第２のステップ入力を
印加する．ただ，そのままではその分だけ制御量が
大きくなるので，第２のステップ入力は印加後，
徐々に減衰させる．図６に制御例を示すが，完全に
は過渡振動を抑制できていない．

4.3　新制御法
　ここで，有限整定に近い応答を得るためには，サ
ンプル値信号の導入が必要ではないかと考察し，新
しく擬似速度信号を使う方法を検討した．本制御系
では，カウンターを使って一定周期で変位信号をサ
ンプリングし，現時点の変位と一時点前の変位の差
分を演算して擬似速度信号を作り，それを入力信号
に上乗せして補償に用いる．速度信号は，制御対象
の変位が目標値に近づくにつれて小さくなり，最後
は零となるので，今の目的には好都合である．また，
サンプリングにより補償信号が時点ごとに細かく分
割されて出力されるので，きめの細かい制御ができ
ると考えた．
　図７に実機に適用した結果を示す．有害な過渡振
動が完全に抑制され，有限整定応答が実現されてい
ることが示されている7）．
　なお，ここで用いた擬似速度信号は4.1節で紹介
した状態フィードバックの，いわゆる“速度信号”
とは異なり，Posicast制御の第２のステップ入力と
同じように，“補正信号”としての役割りを果たす
ものである．

⒜

⒝

⒞

図５　ステップ応答（最適制御）

⒜　without control ⒝　with control

図６　ステップ応答（修正Posicast法）

⒜　without control ⒝　with control

図７　新制御法
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5．実機適用結果

　図８に実機巻取り時の実測チャートの一例を示す．
本例は，図４に示すラッパーロールを４本装備して
いる油圧ダウンコイラのストリップ厚み3.2㎜の巻
き取り例で，上から順に，No.１，No.２，No.３， 
No.４のラッパーロールの巻き取り時の位置が示さ
れている．位置制御でストリップ先端段差を回避し，
その後，ストリップを押し付け力制御で十分に押し
付けている様子がわかる．トラッキングが不調でス
トリップ段差とラッパーロールが衝突すると，ロー
ルは跳ね上げられて，図３で示す理想的なラッパー
ロールの挙動が見られなくなるが，図８にはそれが
なく，完全な段差回避動作が実現できている．

　表１に本制御系を装備した油圧ダウンコイラの先
端の重ね傷の防止効果に関するある製鉄所の例を示
す．板厚により異なるが4.5㎜厚以下では，傷深さ
が20分の１まで減少，それ以上の厚い板でも８分の
１以下へ減少し，年間1.4億円の投資効果が得られ
たという報告である．そのほか，ストリップの巻き
付きがタイトになったので，ストリップ間のすべり
が減少し，すべり傷が格段に減ったこと，巻き取り
失敗という重大事故がなくなったことにより，メン
テナンス費の大幅な削減などが報告されている．本
油圧ダウンコイラは客先に広く受け入れられ，2011
年時点で，全世界で55機が稼働中であり，１機を設
計中である．

表１　Depth of top-mark （average value/unit; ㎜）

Strip thickness
Conventional 
coiler

New coiler

3.0 ～ 4.5 0.57 0.03

5.0 ～ 6.5 1.0 0.13
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図８　実機段差回避制御例
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おもしろ油圧機構　第７回　電気―油圧サーボ弁＊

大　橋　　　彰＊＊

教 室

1．は じ め に

　今回は，制御弁の中でも複雑かつ精密なつくりの
電気―油圧サーボ弁について解説する．パイロット
段の微小な動きを油圧で増幅する巧妙な機構がポイ
ントである．

2．サーボ弁とは

　servoとはserve（仕える）の語が変化したもので
あり，語源はラテン語のservusとのことである．入
力指令信号に応じてアクチュエータの速度・位置・
推力などを忠実に自動的に追従させることを意味し，
サーボ機構，サーボプレスなどの用語がある．サー
ボモータはよく知られた高応答電動機の一種であり，
最近は油圧ポンプの駆動源としても用いられる．
　サーボ弁は，数10mAの微小な入力電流信号に比
例して正確にスプールを変位させることができ，各
種成形機，試験装置，シミュレータおよび加振機な
ど，高速で作動する装置や高精度の位置決めが必要
な装置に使用される．
　サーボ弁の製品範囲は，周波数応答特性：数10㎐
（50㎐超え）～数100㎐，ヒステリシス・温度ドリフ
ト特性：0.5%以下，最高圧力：35MPa，最大定格
流量：数1000L/min程度まである．
　図１と図２に，代表的なサーボ弁の外観と断面を
示す．ノズルフラッパ形と称され，原形は，1951年
にアメリカのBill Moog氏によって発明された．こ

の弁をパイロット弁とした大流量形のほか，直動形
のサーボ弁なども商品化されている．

3．ノズルフラッパ形サーボ弁の作動原理

　図３に断面構造と各部の名称を，図４に主要部品
の外観形状を示す．
　図３の中央から上部は電気―機械変換部（トルク
モータ）であり，下部は弁本体とスプール・スリー
ブを含む油圧増幅部である．この構成のため，２段
形サーボ弁と称される．

　＊平成23年８月29日　原稿受付 
＊＊油研工業
（所在地　〒252-1113　綾瀬市上土棚中４―４―34）

図１　代表的サーボ弁の外観形状

図３　サーボ弁の構造と各部名称

図２　代表的サーボ弁のカットモデル
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　図５の作動説明図に基づいて動きを説明する．
①　 トルクモータに微小電流が入力されると磁極が磁
化され，アーマチュアが変位（揺動）し，中央下
方向に取りつけられたフラッパが左または右に傾
く．フラッパと左右一対のノズル先端との間隔が
変化し，ノズル先端の圧力は隙間の狭い方が広
い方より高くなり，圧力ポートの圧力に近づく．

②　 ノズル上流側の圧力はスプールの両端にも作用
しているため，ノズル先端部の隙間が狭い側の
圧力によりスプールは反対方向に変位させられ
る．スプールの変位に伴い，中央に組込まれた
フィードバックスプリングがフラッパの傾きと
は逆方向に引っ張られる．

③　 その結果，隙間が均等になると，左右の圧力す
なわちスプール両端圧力が同一となりスプール
は定位する．

　以上がノズルフラッパ形サーボ弁のノズル・フ
ラッパによる巧妙な油圧増幅機構であり，入力電流
に正確に比例した弁開度が得られる原理である．
　図３のインレットオリフィスは，オリフィス以降
ノズルまでの通路の圧力が，ノズルからの油の流れ

によってオリフィス前の圧力より低下することから
差圧が生じる絞り機能を有している． 
　サーボ弁を使用する回路では，作動油の汚染管理
が重要となる．サーボ弁の精密な構造やスプール・
スリーブ間の数μmの狭い隙間を保護し性能を維持
するためであり，弁単体でも圧力ポート入り口内部
の左右にインレットフィルタを入れるなどの配慮が
なされている．

4．３段形サーボ弁

　図６は，定格流量50L/minの２段形サーボ弁をパ
イロット弁とした３段形サーボ弁の例を示し，定格
流量は概ね数1,000L/minとなる．

　図７は，２段形サーボ弁をパイロット弁とした高
速比例方向制御弁であり，弁本体は１/２，３/４，
１·１/４口径の電磁パイロット切換弁の本体を使用
した，汎用高速比例弁である．メインスプールの位
置は，位置センサにより電気的にフィードバックし
高精度の位置決めを可能にしている．

　図８は，サーボ弁のJIS油圧図記号であり，左図
は２段形，右図は３段形を示す．実際はパイロット
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図４　サーボ弁の主要部品

図６　３段形サーボ弁

図７　高速比例方向制御弁（３/４口径）

図８　JIS油圧図記号例

図５　サーボ弁の作動説明図
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形式，ドレン形式などによって詳細に分類される．

5．直動形サーボ弁

　電気―油圧サーボ弁には，構造的に油圧増幅段を
有する２段形以外に，リニアモータなどの電気―変
位変換要素でスプールを直接駆動する図９のような
直動形もある．
　小形で強力なリニアモータ部（リニア直流モータ
LDM）は希土類磁石とボイスコイルとで構成され
ている．２段形サーボ弁と比べて比較的簡単な構造
であるが，駆動電流は１～２Aと大きい．スプール
の位置制御は，スプールに取り付けた位置センサに
より電気的に行われる．スプールを直接駆動するこ
とと構造が簡単なことから，専用のアンプとの組合
せにより超高応答が得られ，内部漏れ量も少なく，
かつ耐コンタミ性に優れるという特長を有している．
一般に使用するノズルフラッパ形の周波数応答特性

100 ～ 150㎐に対し，３/８口径で450㎐程度の周波
数特性を有する弁も製品化されている．
　図10は，図９の構造の３/８口径直動形サーボ弁
と，それをパイロット段とする１·１/４口径の弁で
ある．図11はアンプ搭載形の例である．

6．メカニカルサーボ弁

　図12にメカニカルサーボ弁の一例を示す．電気―
油圧サーボ弁には分類されないが，スタイラスを凹
凸のあるテンプレート上をすべらせ，機械的にス
プールを変位させる弁である．単純な構造であるが，
弁要素は高精度に加工されたスプール・スリーブか
ら構成され，スタイラスの反力はスプール左端のば
ねとなる．工作機械の倣い制御，管端面倣い切削，
コンベアの同期制御などに使用され，最高±５μm
程度の精度が得られる． 

7．お わ り に

　油圧制御弁の中でも高応答・高精度の制御を司る
電気―油圧サーボ弁の代表的機種について，基本的
な構造と作動原理を説明した．参考に示した直動形
と比較し，油圧の増幅機構や，フィードバックスプ
リングによる力フィードバック，インレットオリ
フィスの働きなどは実に巧妙なしくみである．興味
を抱いていただければ幸いである．

参　考　資　料

１）油研工業カタログ，作動原理図集
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図９　直動形サーボ弁の構造例

図10　直動形サーボ弁の外観例

図11　アンプ搭載形直動形サーボ弁

図12　メカニカルサーボ弁
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おもしろ空気圧「空気圧システムの結露」＊

張　　　護　平＊＊

教 室

1．結 露 現 象

空気圧システムにおいて，圧力の変化による空
気の温度低下のため，結露（水滴）が発生し，シス
テムに悪影響を与えることがある．システムの設計
を行う際に，結露の可能性を十分に検討し，トラブ
ルを未然に防ぐことが重要である．
　図１に空気圧システムに発生する結露の箇所を示
す．結露は，まず圧縮空気が作られる時に発生する
（図中の①）．空気は圧縮機で圧縮された後，高温高
湿になり，タンクや配管中で冷却されるにしたがっ
て，その中の水蒸気が飽和して結露が起こる．その
ため，通常，圧縮機の出口にアフタクーラ，エアド
ライヤなどの除湿装置を設置し，水分をドレンとし
て取り除いた後，低湿度の空気をシステムに送る．
　つぎに，シリンダの作動中，圧力変化による断熱膨
張のため，空気の温度が低下するので，温度が露点以
下になると，空気中の水蒸気が飽和し，システム内部
に結露が発生することがある（図１の②）．写真１に
小型シリンダおよび配管の内部に発生する結露現象を
示す．このような結露を内部結露という．結露した水
分は，グリスの劣化，機器の腐食，凍結などの問題を
引き起こし，システムの動作不良の原因となる．
また，排気側の低温空気がそれに接触する機器

を冷やし，機器の外表面に環境空気中の水分が結露
することもある（図１の③）．写真２にシリンダ駆
動回路で配管および継手の外表面に発生する結露現
象を示す．このような結露を外部結露という．結露
した水分は，システムの動作に影響しないが，機器
の錆，グリーン環境の汚染を引き起こす．
　空気圧システムの結露は，通常，上記の②と③の
ようなシステム作動中に発生する結露が問題視され
ている．以下に，②の内部結露現象について，発生
原理および防止対策を紹介する．

　＊平成24年４月２日　原稿受付
＊＊SMC株式会社
（所在地　〒300-2493 つくばみらい市絹の台４―２―２）

図１　空気圧システム中の結露

写真１　シリンダおよび配管の内部結露

写真２　継手表面の外部結露

配管内面に水滴付着

シリンダ内面に水滴付着

継手表面に水滴付着
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2．発 生 原 理

シリンダおよび配管の内部に発生する結露の原
理を以下に説明する．
⑴　温度の低下
　結露発生の根本的な原因は，空気の断熱変化によ
る温度低下にある．温度低下の場所は，圧力低下の
場所と同じであるので，図２のように，給気側は電
磁弁などの絞りの直後，排気側はシリンダおよび配
管全体となる．図３に排気側の配管内部における
空気温度の測定例を示す．供給空気の温度が 20℃，
圧力が 0.5MPa のときに，配管内の温度は最低で約
－80℃まで低下する．
⑵　ミストの発生
　空気温度が露点を下回ると，空気中の水蒸気が凝
縮する．通常，ヒートレス式，膜式など低露点ドラ
イヤでも出口空気の大気圧露点は約－60℃であるの
で，供給圧 0.5MPa のような場合，空気中における
水蒸気の凝縮がほとんどの場合に発生すると考えて
よい．ただし，空気中に凝縮の核になる微小粒子が
少なく，また，圧力や温度などの変化が激しいので，
この凝縮は霧状ミストの形で発生し，直ちに大きな
水滴にならない．
⑶　ミストの移行
　ミストは外部からの伝熱あるいは加圧による温度
上昇によりすぐに蒸発するが，ミストの密度が空気
より大きいため，ミストの状態のうちは，空気と違
う速度で動く．図２に示されたように，ミストは，
給気時の減速過程において周囲の空気より速く進
み，排気時の加速過程において周囲の空気より遅れ
る．その結果，給気と排気のいずれでもミストはシ
リンダ側へ移行し，シリンダ側の空気湿度が高くな
る．
⑷　水滴の発生
　シリンダ動作の繰り返しによって，給気時に入っ
た新しい空気と元の空気が入れ替わり，高湿度の空
気が排出される．その排出の度合いは，配管容積，
シリンダ容積，供給圧力などによる．配管容積がシ
リンダ容積より小さければ，新しい空気がシリンダ
内に届き，元の高湿度の空気と十分混合してから排
気されるので，高湿度の空気が排出されやすい．逆
の場合は新しい空気が配管の途中に止まり，元の高
湿度の空気は排出されにくく，ついに水滴が発生す
る．
　この種の結露の発生は主に供給空気の圧力，湿度，
配管容積およびシリンダ容積に影響され，環境温度，
作動頻度，負荷率などにほとんど影響されない．図
４に種々のサイズのシリンダと配管の組合せで結露

の有無を確認した実験結果を示す．横軸は，容積比
（kv= 配管容積 /シリンダ容積），縦軸は，供給空気
の大気圧露点であり，露点が低いほど湿度は低い．
供給空気の湿度が低いほど，または容積比が小さい
ほど，結露発生の可能性が低くなる．
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図２　温度低下とミストの動き

図３　配管内の温度測定結果

図４　結露の有無を確認した実験結果
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3．防 止 対 策

　上記の結露の発生原理に基づくと，内部結露の防
止対策として，ミストが発生しないようにする方法
と，発生したミストによる高湿度の空気が溜まらな
いようにする方法が考えられる．
　前者は，供給空気の圧力や湿度を低くしたり，速
度制御弁の有効断面積を小さく調整したりするなど
の方法はあるが，既存の除湿装置の能力および使用
条件の制限のため対応しきれないケースが多い．後
者は，回路構成で対処が可能である．以下に，いく
つかの実用的なの防止対策を紹介する．
　⑴　急速排気弁による対策：急速排気弁は，シリ
ンダの動作速度を速くさせる目的に使用する制御
弁である．図５のように，シリンダの近くに急速排
気弁を設置し，シリンダ内の空気を大気へ直接排出
することによって，高湿度の空気が溜まることな
く，結露の防止が図れる．シリンダが小さく，配管
が長すぎるとき，急速排気弁から排出しきれない場
合もあり，この方法には限界がある．

　⑵　バイパス配管による対策：図６のように，チ
ェック弁とバイパス管を使って，バイパス管内では
給気と排気に伴う流れを一方通行とすることにより，

新しい空気と元の空気との入れ替わりを確実に行い，
結露の発生を防ぐ．バイパス管の位置L１をなるべく
短くし，長さL２を電磁弁からシリンダまでの配管全
長Lの約 20％にすれば結露が有効に防止できる．
　⑶　水蒸気透過性チューブによる対策：水蒸気透
過性チューブは，チューブの内面の湿度と外面の湿
度を平衡にする特性をもったもので，内面と外面に
湿度の差が生じた際には，水蒸気のみが湿度の高い
側から低い側へ透過する．図７のように，シリンダ
直近に水蒸気透過性チューブを設置することによっ
て，チューブ内の水蒸気が管壁から大気へ透過する
ので，高湿度の空気が溜まることなく，結露の防止
が可能となる．
　図８に結露防止に必要な水蒸気透過性チューブの
長さを決定する選定線図を示す．使用条件が図示の
基本条件と異なる場合は，長さの補正が必要である．
詳細はメーカのカタログを参考されたい．
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図５　急速排気弁による対策回

図６　バイパス配管による対策回路

図７　水蒸気透過性チューブ

図８　水蒸気透過性チューブ長さの選定線図
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特 許 の 常 識 と 思 え る こ と

木　原　和　幸

コーヒーブレイク

　現在，研究者および技術者は特許申請しても，実
用新案申請をすることはほとんどないでしょう．ベ
テランの方は実用新案申請の経験もあるでしょう．
実用新案の有効期限が15年間，特許は20年間の違い
で，差異もよくわからずに申請していたものです．
現在は，実用新案は明確になっています．形のある
ものに対する工夫であれば良いことになります．形
がないものはだめです．また，申請すれば６か月程
度で，無審査で権利となります．また，これから申
請するものであれば，権利期間も出願後６年間とか
なり短くなっています．
　特許の有効期限は20年間と変わっていません．高
度なものでないと特許として認められません．当然，
審査を受けます．特許は申請すると１年と６ヶ月後
に公開されます．審査請求の期限は，現在は３年で
あり，一昔前の７年に較べると随分と迅速化されて
います．審査請求された文献は従来文献等の調査が
行われます．その結果特許査定となるか拒絶査定と
なるかです．一発で特許査定は比較的少ないと考え
られます．一発で特許査定とならず，拒絶理由通知
が来た場合はその内容により判断することになりま
す．請求項への記載誤記や記載内容の表現がやや問

題程度のものもあります．このようなものも多いと
思われます．そのようなものは期限内に補正書を出
すと特許査定になると思われます．特許になるのが
難しいのは引用文献が示されている場合です．これ
らは内容により，判断することになります．通常は
弁理士さんと相談することになるでしょう．なお，
最近の案件は検索報告書があるものは閲覧できます．
調査段階での資料ですが，参考になります．X文献
として提示されている場合は，出願した特許の内容
と一致している場合です．Y文献資料として提示さ
れているものは部分的に一致している場合です．Y
文献を組み合わせて，技術的に容易との判断がされ
ています．なお，A文献は関連技術の参考文献です．
ところで，特許が公開されると表紙に記号が付与さ
れています．普通の研究者・技術者はその記号を理
解できないと思います．これは分類記号です．国際
的な分類記号と，それをより細かく分類した日本の
分類記号があります．それをすべて理解する必要は
ありませんが，同一分野の類似の特許を調べるとき
には便利なものです．次回はそれらの基本な内容と，
資料は無料で誰もが入手できることを紹介したいと
考えます．
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産業オートメーション技術における国際標準化＊

―STEPアプリケーションプロトコル（AP）とその利用方法―

五　嶋　裕　之＊＊

1．は じ め に

　前稿１）では，異機種CADシステム間で確実な
データの交換を実現するための諸問題を整理し，そ
の問題を解決するために開発された，国際規格
STEP（STandard for the Exchange of Product 
model data）の概要について紹介した．
　本稿では，引き続きSTEP規格を利用する上で
もっとも重要な，実際のCADデータ交換や長期保
存に用いられるアプリケーションプロトコル（AP）
とその利用方法について解説する．

2．アプリケーションプロトコル（AP）

2.1　APの作製方法と記述形式
　前稿で述べたように，ISO 10303シリーズは２），多
数の規格から構成されるため，一般的な機械系
CADユーザにとって非常に難解なものとなってい
る．この中で実際のCADデータの交換や長期保存
に用いる規格は，AP（Application Protocol；アプ
リケーションプロトコル）である．APは表１に示
すような応用分野ごとに，たとえば，形態管理され
た設計（AP203），自動車用機械部品の開発プロセ
スのためのコアデータ（AP214）のように，各分野
において用いられるモデルを定義する．STEPのア
プリケーションプロトコルは一般に，図１および以
下に示すモデル化の手順により開発される．
⑴　AAMの定義
　各応用分野の業務分析に基づき，AAM（Application 
Activity Model；アプリケーション活動モデル）を
作成する．AAMは，開発するアプリケーションプ
ロトコルの適用業務範囲を規定するものである．
AAMは曖昧さを排除するために，モデリング言語
IDEF0３）で記述される．
⑵　ARMの作成
　AAMの中で取り扱われる情報要件より，ARM 
（Application Reference Model；アプリケーション

参照モデル）を作成する．ARMは，曖昧さを排除
するために，STP規格で定義される図式表記法
EXPRESS-G言語を用いた情報モデルとして記述さ
れる．
⑶　AIMの作成
　Part 40番台（ISO 10303-4X；JIS B 3700-4X）
及びPart 100番台（ISO 10303-1XX；JIS B 3700-
1XX）に規定される，幾何や位相、表示、製品、承
認、単位系などの統合リソースを用いて，ARMを
翻訳（interpretation）しAIM （Application Interpreted 
Model；アプリケーション翻案モデル）を作成する．
⑷　マッピングテーブルの作成
　ARMとAIMとの関連付けを記述する．
⑸　適合性クラスの定義
　AAMの範囲の中で，AIMのサブセットを適合性
クラスとして定義することができる．これにより，
たとえば市販CADシステの能力に応じて，適合性

トピックス

　＊平成24年４月５日　原稿受付
＊＊機械振興協会技術研究所
（所在地　〒203-0042 東京都東久留米市八幡町１―１―12）

表１　STEPアプリケーションプロトコル（AP）

Part
アプリケーションプロトコ
ル名称

ISO 10303 JIS規格

201 図面表示のための製図 ISO 10303-201 JIS B 3700-201

202 製品形状と関連した製図 ISO 10303-202 JIS B 3700-202

203 形態管理された設計 ISO 10303-203 JIS B 3700-203

214
自動車用機械部品の開発プ
ロセスのためのコアデータ

ISO 10303-214 JIS B 3700-214

224
加工形状特徴を用いた工程
設計のための機械製品定義

ISO 10303-224 JIS B 3700-224

225 建物要素の明示的形状表現 ISO 10303-225 JIS B 3700-224

図１　STEP APの開発手順
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クラスに基づいたサブセットの実装が可能になる．
2.2　STEP中間ファイルの形式
　実際のCADシステムでは，上記手順で作成され
たAPに基づき生成されるSTEP中間ファイルを介
し，CADデータ交換を行うことになる．図２にそ
の概要を示す．CAD　Type AとBとの間でCADデー
タ交換を行う場合は，CAD Type Aのトランスレー
タを使用してSTEP中間ファイルを生成，CAD 
Type Bのトランスレータを使用してSTEP中間ファ
イルよりCAD Type Bに取り込む．現在多くのCAD
システムで変換精度の高いAP203やAP214に基づく
STEPトランスレータが標準機能として提供される
ようになってきており，機械部品の電子カタログな
どでも， STEPファイルが提供されるようになって
いる．
　実際にデータ交換を行なうときに，中間ファイル
として利用するテキスト形式のファイルを，一般に
STEPファイルと呼ぶ．以下に，STEPファイルの
テキスト構造について説明する．図３に示すように
STEPファイルは，「ISO-10303-21；」の記述で始
まり，「END-ISO-10303-21；」の記述で終わる．
この間にHEADER節とDATA節が順次記述される．
HEADER節 は，「HEADER；」 記 述 で 始 ま り
「ENDSEC；」 の 記 述 で 終 わ る．DATA節 は，
「DATA；」で始まり「ENDSEC；」で終わる．
STEPファイル中のコメントは，C言語と同様に
「/*」から「*/」の間にコメントを記述する．ファ
イル中で使用するすべての文字コードは，ASCII文
字であり，シフトJISなどによる漢字を直接的に書
くことはできない．ただし文字データとしては漢字
を含むことができ，ISO 10646（JIS X 0221）の文
字を16進表記により表現することが決められている．

　HEADER節は，「FILE_DESCRIPTION」，「FILE_
NAME」，「FILE_SCHEMA」の順序で記述される．
DATA節には#10、#17などの参照構造を実体化す
るインスタンス識別子が記述される．インスタンス
識別子に続く「=」から「；」までが、１つのイン
スタンスとしての定義である．

3．3Dモデル主体の開発業務とSTEP規格

 現在日本の自動車開発業務は，上流工程である設
計工程では3Dモデルを利用し検討を行っているが，
下流工程である，製造工程，特に自動車部品企業で
は，3Dモデルを活用する環境が整っていないため，
上流工程から下流工程に設計情報を伝えるために
2D図面を別途作成しなければならないなどの問題
を抱えている．しかし近い将来には，全面的に3D 
モデルを主体とした図面様式に移行することが予想
される．3D図面とは，図４に示すように3D製品形

図２　STEP中間ファイルによるデータ交換
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図３　STEPファイルの一例
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状と従来の2D元図面の情報をまとめた概念である４）. 
3D図面では，3Dモデルで製品形状を正確に表現で
き，また，寸法，公差や材料特性など図面の情報を
保持することができる．近年自動車や家電製品では，
補給部品の供給保証，特許やPL法に向けた3D図面
の長期管理が重要となっている４）．従来，紙または
マイクロフィルムの形式で管理・保存していた図面
データを，どのような形式・方法で3D図面として
長期間保存するかという問題が緊急の課題となる．
　図５に示すような3D図面は，製品形状や製品特
性などをCADデータで表しているため，CADシス
テムやPCなどのハードウェアが必須である．一般
的に企業が１つのソフトウェアを利用するライフサ
イクルは８～ 10年、ハードウェアのライフサイク
ルは５～６年といわれている．3D図面データを，
CADシステムの固有のデータ形式で保管する場合
には，CADシステムのバージョンアップに伴い，
データもバージョンアップする．あるいは，CAD 
データを作成したソフトウェアやハードウェア，
OSまで含めてそのまま維持・保管するなどの非現

実的な対策が必要となり，保管期間が長期になるほ
ど，CADデータをそのまま参照できる環境が保証
できないことになる．上記のようなリスクやソフト
ウェア，ハードウェアに依存しない国際標準のデー
タ形式であるSTEP規格は，3D図面における保管
ファイルの形式の主要な選択肢となると考えられる．

4．お わ り に

　本稿では，STEP規格を利用する上でもっとも重
要な，実際のCADデータ交換や長期保存に用いら
れるアプリケーションプロトコル（AP）とその利
用方法について説明した．本解説が，CADデータ
交換やデータの長期保存について，参考になれば幸
いである． 
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図４　3Dへの図面様式の変化４）

図５　3D図面の情報構成例４）
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TCP/IPを用いたネットワーク通信のプログラミング＊

内　堀　晃　彦＊＊

トピックス

1．は じ め に

　前稿では，ネットワーク技術の概要について説明
した．本稿では，ネットワーク通信を行うためのプ
ログラミングについて解説する．通信を行うための
オペレーティングシステム（OS）やライブラリに
は様々なものがあるが，本稿では，TCP/IPのプロ
グラミングの基礎であるUnix系のOSとその上のソ
ケットライブラリを題材として用いる．また，現在，
使用されているIPにはVersion 4（IPv4）とVersion 
6（IPv6）があるが，広く普及しているIPv4とその
TCP通信について説明を行う．

2．接　　　続

2.1　名前解決
　まず，ホスト名からIPアドレスを知る必要がある．
このためのライブラリ関数として，gethostbyname
がある．

#include <netdb.h>
struct hostent *gethostbyname（const char 
　　　　　　  *hostname）;

　hostnameで指定されたホスト名をIPアドレスに
変換することに成功すると，その結果がhostent構
造体に収められ，そのポインタが返される．この構
造体内の*h_addr_list［　］にそのIPアドレスが，
h_lengthにその大きさが収められている．図１のプ
ログラムは，以上の名前解決を行うプログラムと，
その実行結果を表示するものである．
2.2　ポート番号のエンディアン
　複数バイトで構成される整数を，アドレスに応じ
て大きい順で並べるか小さい順で並べるか（エン
ディアン）は，ガリバーの時代から人類の悩み事で
あったが，ネットワーク上では大きい順に並べるこ
とに決まっている（ビッグエンディアン）．クライ

アントがサーバーに接続する際に指定するポート番
号も，ビッグエンディアンにする必要がある．この
ための関数としてhtonsが用意されている．

　#include <netinet/in.h>
　uint16_t htons（uint16_t port）;

2.3　socket関数
　ソケットAPIを用いてネットワークによる通信を
行うためには，最初にsocket関数を呼び出し，ソケッ
トと呼ばれるエンドポイントを作成する必要がある．

　#include <sys/socket.h>
　int socket（int family, int type, int protocol）;

　familyに指定できるプロトコルファミリにはAF_
INETやAF_INET６等がある．typeには，TCPで

図１　名前解決のプログラムとその実行結果

　＊平成24年４月16日　原稿受付
＊＊宇部工業高等専門学校
（所在地：〒755-8555 山口県宇部市常盤台２―14―１）
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通信を行う場合にはSOCK_STREAMを指定する．
protocolには通常０を指定する．作成に成功すると，
ソケットの識別子であるソケットディスクリプタ
（後のプログラムでは，sdで表す）を返す．
2.4　クライアント側の接続処理
　クライアントがサーバーに接続するには，
connect関数を使用する．

　#include <sys/socket.h>
　int connect（int sd, const struct sockaddr
　　　　　　 *servaddr, socklen_t addrlen）;

　sdには先程作成したソケットディスクリプタを，
servaddrにはサーバーのアドレスを，addrlenには
servaddrの大きさを指定する．TCP/IPで通信を行
う 場 合， 実 際 の ア ド レ ス 指 定 に は，struct 
sockaddr* ではなくstruct sockaddr_in*が用いられ
る．これは，ソケットAPIが想定している通信方法
はTCP/IPのみではないため，この関数はさまざま
な形式のアドレスを引き受けなければならないが，
APIが設計された当時，Ｃ言語は総称ポインタ（void*）
を持っていなかったためである．総称ポインタであ
ればよいという話ではない気もするが，これ以上は
プログラミング言語の設計論になってしまうので，
ここでは深入りしないことにする．ともあれ，
TCP/IPで通信する場合には，sockaddr_inにキャス
トして引数として渡すことになる．sockaddr_in内
のsin_familyには，アドレスファミリ（IPでは，AF_
INET），sin_portにはサーバーでサービスが提供さ
れているポート番号．sin_addrには，図１のプログ
ラムで解決したIPアドレスを指定する．
2.5　サーバー側の接続処理
　サーバー側では，socket関数によってソケットを
作成した後，サーバーのアドレスとこのソケットを
関連づける必要がある．このためにbind関数を用い
る．なお，ここからlinten関数の説明までに用いら
れるソケットディスクリプタは，（複数の）クライ
アントとの接続を確立するためのみに用いられる．
実際に通信に用いられるソケットは，その後，
accept関数で作成される．

　#include <sys/socket.h>
　int bind（int sd, struct sockaddr *servaddr, 
　　　　　socklen_t addrlen）;

　sdにはソケットのディスクリプタを，servaddr
にはサーバーのアドレスとサービスを提供している
ポート番号を設定したsockaddr_in構造体へのポイ

ンタを指定する．
　その後，listen関数でクライアントとの接続を確
立する．接続の確立は，backlogで指定した数だけ
行われる．

　#include <sys/socket.h>
　int listen（int sd, int backlog）;

　listen関数で確立した接続の中からacceptで実際
にクライアントとの通信を開始するソケットを作成
し，そのディスクリプタを返す．クライアントとの
通信は，このソケットディスクリプタを用いて行わ
れる．残った接続は，つぎのaccept関数の呼び出し
まで待たされる．

　#include <sys/socket.h>
　int accept（int sd, struct sockaddr *cliaddr, 
　　　　　　socklen_t addrlen）;

3．通　　　信

　受信と送信は，それぞれ，read関数とwrite関数，
またはrecv関数とsend関数によって行われる．
readとwriteはファイルへの入出力でおなじみの関
数なので，説明を省く．

　#include <sys/socket.h>
　int recv（int sd, void *buf, size_t nbytes, int
　　　　　fl ags）;
　int send（int sd, const void *buf, int nbytes, int
　　　　　fl ags）;

　それぞれ，sdで指定されたソケットを用いて，
bufにnbytesだけ受信，bufの内容をnbytesだけ送信
する．fl agsには，特に指定することがなければ０
を指定する．

4．切断・終了

　通信の終了にはcloseを用いればよい．受信，ま
たは送信のみを遮断したい場合，shutdown関数を
用いる場合もある．

　#include <sys/socket.h>
　int shutdown（int sd, int howto）;

　howtoにSHUT_RD（受信），SHUT_WR（送信），
SHUT_RDWR（送受信）を指定することで，どの
動作をクローズさせるのかを制御することができる．
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5．プログラム例

　以下に，クライアント側とサーバー側のプログラ
ム例を示す．ページ数制限の関係で，エラー処理を
全て省いている．実際のプログラムでは，このエ
ラー処理が，デバッグの容易さ，プログラムの頑健
性やメンテナンス性などに大きく影響するので，注
意されたい．

6．お わ り に

　ネットワーク通信を行うためのプログラミングに
ついて解説した．次稿では，データグラム通信

（UDP）や同期の取り方，IPv6での通信方法などに
ついて，紙面の許す限り解説を行う． 

図２　クライアント側のプログラム例

図３　サーバー側のプログラム例
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チ ェ コ 駐 在 員 日 記＊

右　髙　雄　太＊＊

トピックス

1．は じ め に

　2009年３月にチェコ駐在員としてチェコで生活を
始めてからいつの間にか３年が過ぎた．
　正直なところ，筆者はチェコ駐在が決まるまで
チェコに対する知識は旧東欧の旧共産主義国という
漠然としたものでしか無く，チェコがヨーロッパの
どこに位置するのかも答えられたかどうかあやしい
状態だった．３年経った今ではチェコに親しみにも
似た感情も持つようになり，多少なりともその文化
や歴史，生活を理解するようになったつもりである．
今回はそのチェコでの駐在生活の一端をご紹介した
い．

2．チェコについて

2.1　チェコと日本
　チェコの国土は日本の５分の１弱（７万8,866平
方キロ），人口は同じく12分の１以下（約1,034万人）
である．しかし自動車関連，機械，電気関連などの
多くの日系企業が進出し，それに伴い日系の物流関
連や商社も数多く進出してきている．理由として，
チェコでは比較的安い人件費で優れた人材を採用で
きるため投資先として選ばれる傾向があったようで
ある．（実際にはチェコ政府が外国からの投資を受
け入れるために過大な技術アピールを実施したこと
によって日系企業でチェコブームが起こったが，結
果として人件費の高騰を招いたという一面もある．）
また，チェコはクラシック音楽も盛んな国であり，
日本からも多くの音楽留学生がチェコで勉強してい
る． 
2.2　チェコの地理と歴史
　チェコは冷戦時代には東欧に分類されていたが，
現在では中欧に分類されるのが一般的である．文字
通り，ヨーロッパの中心に位置し，北はポーランド，
東はスロヴァキア，南はオーストリア，東はドイツ
と国境を接する．

　チェコの前身，チェコスロヴァキアは1989年にビ
ロード革命により共産体制が崩壊，1993年にはビ
ロード離婚によって，チェコとスロヴァキアに分離．
そして2003年にチェコはEUに加盟した．

3．チェコの工業技術

　チェコに赴任してきた私の目を最初に引いたのは，
プラハの空港に降り立ち，空港のゲートから出口に
向かう途中に展示してある１台の車だった（写真
１）．どこのメーカーだろうとエンブレムを確認す
ると「Škoda」とある．「スコダ」？迎えに来てく
れた前任者に聞くとチェコ語で「シュコダ」と教え
てくれた．車メーカーといえば日本，アメリカ，ド
イツ，イタリア等々の国のメーカー名が出てくるが
チェコにも車メーカーがあったのか，という驚きが
あった．しかも空港から車で首都のプラハ市内に
走っていると町中シュコダばかりだ．チェコでは一
番シェアを持っているメーカーである．このシュコ
ダは共産主義時代から続くチェコでもっとも大きな
企業の一つであり，その車は1950年代から1960年代
には国際ラリーでも好成績をおさめた．共産主義時
代からこのような優秀な車を生産していたという歴
史はチェコ人の誇りでもあり，技術力の証明でもあ
る．残念ながら現在はフォルクスワーゲングループ
の傘下に入っているが，ドイツを初め欧州各国に多
く輸出されている． チェコの主な輸出品の一つだ．
ドイツの知人に聞くとシュコダは高品質だが低価格

　＊平成24年４月５日　原稿受付
＊＊CKD株式会社　営業本部海外営業統括部
（所在地　〒485-8551 愛知県小牧市応時2―250） 写真１　チェコ製自動車　シュコダ
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で人気がある車メーカーの一つらしい．
　チェコで仕事を始めてから，幾度か取引先のチェ
コ人にいわれて印象に残った言葉がある．それは
「チェコ人は，物は何でも自分で治そうとする．な
ぜなら旧共産時代のチェコでは人件費はタダみたい
なものだったが，物は不足していたからだ．特に西
側からの物は手に入らないため時間がかかっても何
とか壊れた部品のコピーを作って直そうとした．」
というものである．確かに当時のチェコではそうす
るしかなく，それはチェコが独自に工業技術を磨い
てくる事ができた理由の一つなのかもしれない．は
たして本当に現在のチェコ人にもこのメンタリ
ティーが受け継がれているかは疑問だが．

4．生　　　活

　筆者はチェコの首都プラハで生活している．恥か
しながらチェコ語はいまだに話せないが，プラハは
欧州でも人気の観光都市の一つであるため，レスト
ランやスーパーでは外国人が多く，店員もほぼ問題
なく話せるため，普段は英語で何とか生活できてし
まう．
　プラハ市内では，トラム（路面電車），メトロ
（地下鉄），バスと公共交通機関で市内のほとんど何
処へでも行ける．切符も30分券が24コルナ（約120
円），90分券が32コルナ（約160円）と非常に安い．
この切符はトラム，メトロ，バス共通で時間内なら
メトロからトラムへ乗り換えても良い．慣れてしま
えば便利なものなので市内の移動ではよく使ってい
る．ただ常にスリには意識して気をつけるようにし
ている．公共交通機関での移動で一番恐いのはスリ
なのだ．幸いにも私はまだ被害にあっていないが知
り合いでも数人スリ被害者がいる．
　先述のように駐在員，音楽留学生等，日本人が多
く住んでいるため，しばしば知り合いが集まって食
事会が開催される．私も妻と参加する事があるのだ
が，その際には私が駐在員友達とたわいもない話を
している隣で，妻はどこどこのスーパーでえのきが

売っているなどの情報を仕入れていたりする．食材
の情報はチェコで充実した食生活を送るうえで重要
だ．筆者にとって，また多くのチェコ在住の日本人
にとってチェコ料理（写真２）は時々食べるにはい
いが，日本食で育った体にはカロリー，油などの負
担が多く毎日は食べられないためである．今日では
通常の大手スーパーでも大根を売っていたりするが，
まだまだ日本食に使う食材を探すのに苦労すること
は多い．

5．チェコ国外への移動

　チェコはシェンゲン協定に参加している．この
シェンゲン協定とは同協定参加国間での国境検査を
撤廃するものである．ドイツ，フランス，イタリア
など，EUに参加している多くの国はこのシェンゲ
ン協定に参加している．筆者は，出張でチェコ国外
へよく出るがこの協定のために越境は非常に簡単だ．
たとえばドイツ出張やポーランド出張，ハンガリー
出張などは車で行くことも多いのだが国境ではパス
ポート検査も無く通常は素通りできるのである．た
だし，ドイツは国境周辺を警察が見張っており，怪
しい車を発見すると車で追いかけてきて停止を命じ
パスポートなどのチェックをすることがある．筆者
も何度かドイツの警察に止められたことがある．ア
ジア系など明らかに「外国人」の場合は止められる
ことが多いのはわかっており，またやましいことは
何も無いのだが，パスポート，VISA，車検証の提
示を求められるとやはり緊張してしまう．
　最近はこのチェックがあまり無いため，国外に出
た実感が無く，国境を越えた先のガソリンスタンド
で支払いにチェココルナを出してしまいそうになる
程越境は簡単である．（ドイツの通貨はユーロ，
ポーランドはズロチ，ハンガリーはフォリントなど，
EU圏内でも東欧はまだまだユーロ通貨を導入して
いない国が多い．）

6．チェコ生活の楽しみ

6.1　ビール（写真３）
　チェコが世界に誇るもの．それは安くておいしい
ビールである．日本人にとってビールといえば隣国
ドイツのイメージが強いかもしれないが，実はチェ
コの国民一人当たりのビール消費量は世界１位であ
る．有名なアメリカのバドワイザーも元はチェコの
ビール，ブドヴァイザー・ブドヴァルの人気を聞き
つけて，その名前にちなんで命名されたものである
（ブドヴァイザーを英語読みするとバドワイザーと
なる）．
　ビール好きの筆者としては，素晴らしい環境であ
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る．ブランドや地域にもよるが500mLの生ビールが
レストランで約25コルナから約50コルナ程（約125
円から250円）で絶妙な麦芽の香りの新鮮なビール
が飲めるのである．春から夏に掛けて気候の良い時
期になると，プラハのレストランは屋外にテラス席
を出す．多くの観光客が外で日光と屋外の空気を楽
しみながらこのテラス席で至福の１杯を飲む．筆者
も休日には，時々プラハの街を散歩した後，レスト
ランで至福の１杯を楽しんでいる．
　問題はチェコに赴任してきてからビールの摂取量
が増え，それに伴い体重も増加していることである．
しかしこればかりは自己管理の問題なので自分で解
決するしかない．

6.2　クラシック音楽
　チェコではクラシック音楽が盛んである．あの有
名なドヴォルザーク（チェコ語の発音ではドヴォ
ジャーク）やスメタナはチェコ出身の音楽家だ．現
在でもチェコには大小多くの音楽ホール（写真４）
があり毎晩どこかでクラシックコンサートが催され
ている．日本からの音楽留学生も学校に通いつつ小
さなコンサートに出て腕を磨いている．毎年，スメ
タナの命日である５月12日には彼の代表作「わが祖
国」でプラハの春音楽祭が幕を開ける．この音楽祭

は約３週間に渡って催され初日には大統領も臨席し
TV中継もされる．非常に人気が高く，日本からも
鑑賞ツアーも組まれるほどだ．筆者もしばしばクラ
シックコンサートに行くが，大きなコンサートにな
るとそこは一つの社交場であるので他の駐在員の方
と出会って御挨拶することもある．
　ちなみにチェコ航空でプラハ空港に着陸すると機
内放送で日本でも有名なスメタナの曲「モルダウ」
がかかる．出張先からプラハ空港に到着してこの曲
を聴くと家に戻ってきたと感じるから不思議だ．

7．チェコ人からの思いやり

　チェコ人は一般的に人見知りで，愛想が無く，応
対がぶっきらぼうな人が多いといわれる．赴任当初
は憤りを感じることも多々あった．しかし親しくな
ると実はとても思いやりのある人が多い事がわかる．
　2011年３月11日の東日本大震災のニュースを聞い
た時，遠いチェコからその惨事に筆者は胸を傷めた．
震災の数日後に取引先に行って，チェコ人と打ち合
わせをした際には，まず初めに御見舞いの言葉を貰
い，続いて筆者の家族，友人が被害にあっていない
か心配をしていただいた．チェコでは日本の大震災
に対して，クラシックのチャリティーコンサートが
何度か催された．

8．お わ り に

　チェコ駐在としてチェコで生活を始めてから，文
化，政治，経済，人など，チェコと日本のよいとこ
ろ悪いところをそれぞれ考えるようになった．チェ
コの方が良いと思うこともあれば日本の方がよいと
思う事もある．日本では当たり前だと思っていたこ
とがチェコではまったく違って，そういう考え方も
あるのだと気付かされることも多い．
　こうした違う価値観，違う物の見方も自分のもの
にして，一回り成長して日本に帰任したいと思って
いる．

写真３　チェコのビール
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沼津工業高等専門学校大島研究室＊

大　島　　　茂＊＊

研究室紹介

1．は じ め に

　沼津高専は，東名沼津インターから５分ほどの閑
静な住宅地に位置する．北側には富士山の眺望が美
しい．学生総数1,100余名で，機械工学科，電気電
子工学科，電子制御工学科，制御情報工学科，物質
工学科の５つの専門学科（５年制）と，機械・電気
システム工学専攻，制御・情報システム工学専攻，
応用物質工学専攻の３専攻の専攻科（２年制）で構
成される．創立は1962年で，今年には創立50周年を
迎える．
　初代校長の遺訓でもある「人柄のよい優秀な技術
者となって世の期待にこたえよ」を教育理念とし，
豊かな人間性を備え，社会の要請に応じて工学技術
の専門性を創造的に活用できる技術者の育成を行い，
もって地域の文化と産業の進展に寄与することを目
的としている．低学年（１，２年生）全寮制を実践
し，５年一貫教育の中，社会から信頼される指導力
ある実践的技術者を養成している．地域企業との共
同研究も盛んである．
　卒業生の約半数が企業へ就職し，就職率は100％
を誇っている．他の半数は主に国立大学の３学年へ
編入学あるいは本校専攻科へ進学している．専攻科
の修了生の約半数は就職，他は主に国立大学の大学
院へ進学している．
　沼津高専におけるフルードパワーの教育は，機械
工学科の選択科目「油空圧工学（１単位）」を村松
久巳教授が担当している．その他としては，専攻科
の「流体エネルギー変換工学（１単位）」を大島が
担当し，その授業の一部でフルードパワーシステム
の紹介を行っている．研究面では，村松研究室で空
気圧に関する研究を，そして大島研究室で，現在は
主に水圧に関する研究を５年生の卒業研究及び専攻
科生の専攻科研究として行っている．

2．研究室の概要

　大島研究室の実験室は制御情報工学科実験棟の一
階にあり，面積は57㎡で大学等の研究室に比べ小さ
な実験室である．室内の様子は図１のようであり，
その一角に防音のために仕切った小部屋を設け，
チョッと実験室の大きさに似合わない位の大型油圧
源ユニットを装備している．図２に示すように，油
タンク（約300L）の上に２基のポンプ（最大21 
MPa，60L/min，22kwお よ び 最 大21MPa，30L/
min，15kw）を据え付けている．
　水圧に関する研究は平成10年を境にして始め，そ
れより以前は油圧機器，主に油圧バルブに関する研
究を行っていた．直動型減圧弁の特性，スプール弁
およびポペット弁に働く非定常流体力の測定，油圧

　＊平成24年４月５日　原稿受付
＊＊沼津工業高等専門学校制御情報工学科
（所在地　〒410-8501 静岡県沼津市大岡3600）

図１　大島研究室の実験室の様子

図２　油圧源ユニット
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制御弁における減衰用絞りの周波数特性，そしてポ
ペット型油圧弁におけるキャビテーション現象と弁
特性に関する研究などを行ってきた．ポペット型油
圧弁におけるキャビテーション現象と弁特性に関す
る研究では，ポペット弁を中心軸に沿って半分に切
断した半割りモデルの実験装置を考案し，狭い制御
オリフィス部におけるキャビテーションの発生状況
を観察・写真撮影をして，流量特性並びに圧力分布
の測定結果と関連付けてキャビテーションとそれら
の特性の変化との関連を明らかにした．その他に，
油圧パイロット型比例カートリッジ弁の特性解析，
球形ポペット弁におけるキャビテーションと弁特性，
高速オンオフ弁を用いた油圧シリンダのデジタル微
小駆動手法の研究など，油圧バルブに関する研究を
継続してきた．
　20世紀末頃から環境問題が重要視されるようにな
り，平成10年（1998年）を境にして水圧分野へ研究
対象を変え，日本油空圧学会（当時）の水圧システ
ム研究委員会に参加するなどして水圧技術の基礎を
学びながら，低圧水圧ベーンモータの特性に関する
研究を手始めに開始した．特に低圧の水圧で駆動す
るアクチュエータに関する研究を主として継続し現
在に至っている．水圧源装置の一つは，図３に示す
ように，水圧アキシャルピストンポンプ（最大 14 
MPa，30L/min）を上述の油圧源ユニットを用いて
油圧モータで駆動し運転している．回転速度を容易
に変換できて便利である．

　平成23年度の研究室の人員は，卒業研究生（５年
生）が２名と専攻科生（２年生）が１名であった．
卒業研究生は毎年新人に入れ替わるため，知識や技
術の伝承が難しいところが悩みの種である．

3．現在の研究内容

3.1　低圧水圧モータに関する研究
　水道圧で駆動できるプラネタリーギヤ型の新しい

構造の低圧水圧モータの特性を理論と実験により解
析し，トルク効率の向上を図るなど特性改善のため
の研究を専攻科研究のテーマとして行っている．図
４に基本構造原理図と試作機の外観を示す．

　固体潤滑皮膜処理を施したプラネタリーギヤや，
PEEK樹脂製のプラネタリーギヤを用いることでギ
ヤ部の摩擦低減ができ，トルク効率の向上が図れた．
専攻科学生が日本機械学会東海支部第61期総会講演
会でその結果を発表した（図５）．

3.2　回転型水圧増圧器に関する研究
　図４のプラネタリーギヤ型低圧水圧モータの一部
品を改造することで増圧機能が実現できることを思
いつき，試作部品を製作して基本的特性の確認と性
能向上を図る研究を卒業研究のテーマとして行って
いる．水道圧（0.2 ～ 0.3MPa）程度の低い圧力で作
動し，その圧力を最大で約2.8倍まで増圧できる．
回転軸にフライホイールを付けることで慣性の効果
により限界の増圧比が若干向上できること，流路の
直径を拡げ圧力損失を少なくすることで，増圧され
た水の流量を増大できることなどを明らかにした．
図６は実験装置の写真である．
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図３　実験用水圧源装置

図４　プラネタリーギヤ型低圧水圧モータ

⒜　構造原理図 ⒝　外観写真

図５　日本機械学会東海支部第61期総会講演会
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3.3　低圧水圧システムの応用研究
　低圧水圧システムは，水圧本来の，清浄，清潔，
不燃，防爆などの利点に加え，低圧であるがゆえ素
人の一般ユーザでも安全に安心して使用できるとい
う利点がある．そこで，その応用可能性を検証する
目的で，応用システムを試作しその機能と特性を確
認する研究を卒業研究のテーマとして行っている．
　平成22年度には図７に示す住宅用リフターを試作
した．一般家庭の住宅玄関の２段程度（高さ30㎝程
度）の階段を車椅子利用者などが昇降するのを支援
する目的の装置である．0.05MPa程度の水圧で100 
㎏程度の荷重を昇降でき，水道蛇口の水圧はもちろ
ん，市販の安価な水中ポンプでも容易に駆動できる
ことを確認した．

　平成23年度には図８に示す薪割り機を試作した．
近年，里山の間伐材の有効利用で薪ストーブが見直
され，薪の需要が増えている．油圧駆動の薪割り機
は市販製品があるが，住宅近くの里山や住宅地域で
使用することを考えれば，環境を害する危険が無く，
安心して安全に使用できる低圧水圧駆動が適してい
る．本研究で試作した装置は，最大0.8MPaの水圧
で約70kNの推力を発生し，実験では直径300㎜の丸

太を0.5MPa程度の水圧で割ることができた．

　アクチュエータとしては，リフターおよび薪割り
機ともに，図７⒝に示すエアスプリングとして一般
に用いられている製品を応用した．大きな直径のも
のも入手しやすく，低圧で大きな力を発生するのに
適している．収縮行程の速度を上げるため，アク
チュエータ内の水をポンプで吸出すような回路を組
むなどの工夫をした．

4．お わ り に

　低圧水圧システムは，入浴介護用リフター，自動
ドア，地下道浸水防止用可動壁などの製品にすでに
実用されている．若い学生達の柔軟な発想によれば，
さらに新しい応用が広がるものと思う．アイデアを
生みだし，実用化に向けての設計・試作・性能試
験・成果発表のプロセスを研究を通して経験させる
ことは，社会の要請に応じて工学技術の専門性を創
造的に活用できる技術者を育成することを目指す高
専教育の真髄である．若く自由闊達な学生諸君の研
究により，低圧水圧システムの応用製品が広く世の
中に広まることを願っている．
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平成23年度ウインターセミナー開催報告
「圧縮空気エネルギーの有効利用技術」＊

只　野　耕太郎＊＊

企画行事

1．は じ め に

　平成23年度ウインターセミナー「圧縮空気エネル
ギーの有効利用技術」が平成24年２月14日（金）に
東京工業大学田町キャンパス内キャンパスイノベー
ションセンターにおいて開催された．本稿では，本
セミナーの趣旨および各講演内容の概要を報告する．

2．開 催 趣 旨

　地球環境保護のためのCO2削減だけでなく，原子
力発電の是非をめぐるエネルギーの安定供給が課題
となる中，フルードパワーが活躍する各現場におい
てもより一層の省エネ，高効率化が求められている．
フルードパワーの中でも特に圧縮空気は従来よりク
リーンな動力源として注目，期待されているが，比
較的低いとされる効率面などからその利用は一部に
とどまっている．このような状況において，クリー
ンな動力媒体である圧縮空気の適用範囲拡大や産業
界のさらなる高効率化のために，圧縮空気をより効
率的に利用する技術が重要となる．
　そこで本セミナーでは，「圧縮空気エネルギーの
有効利用技術」というテーマで企画し，４名の講師
にエネルギーの観点から圧縮空気の利用やその周辺
技術について講演をいただいた．

3．講演の概要 

3.1　クリーンエネルギー変換技術としての圧縮空
気技術の課題と展望

　はじめに，NTTデータ経営研究所の竹内敬治氏
により「クリーンエネルギー変換技術としての圧縮
空気技術の課題と展望」と題して講演いただいた．
　前半では，圧縮空気を用いた蓄エネ，省エネ，創
エネに関する技術について解説いただいた．電力を
オフピーク時に圧縮空気に変換して地下空洞などに
貯蔵する技術や，効率面から利用されていなかった
中小規模ダムの水力を圧縮空気に変換して利用する

システムなど，さまざまな応用事例やプロジェクト
が，電池などの他の技術との比較を交えながら，紹
介された．
　また，圧縮空気エネルギーの応用として，圧縮空
気を原動力として走行するエアカーの開発動向につ
いても解説があり，その利点欠点を他の動力と比べ
ながら説明いただいた．完成度の高いプロトタイプ
が既に開発されていることや，ガソリンと空気のハ
イブリッドエンジン技術などが紹介され，大変興味
深い内容であった．

3.2　エアパワーメータを用いた空気圧システムの
省エネ

　つぎに，東京メータ株式会社の山本円朗氏による
講演「エアパワーメータを用いた空気圧システムの
省エネ」では，空気圧システムの消費エネルギーを
考えるうえで非常に有効なエアパワーの概念および
それを計測するエアパワーメータの原理を解説いた
だいた．エアパワーを用いて空気圧システムを評価
することで電力など他のエネルギーとの比較が容易
になることや空気圧工具などの消費エネルギーを
ワットに換算する具体的な計算方法などが示された．
　また後半では，実際の工場現場でのエアパワー計
測を例に空気圧システムの消費エネルギーの「見え
る化」について解説いただいた．空気圧エネルギー
の「見える化」によって，無駄な消費を洗い出し，

　＊平成24年４月３日　原稿受付
＊＊東京工業大学精密工学研究所
（所在地　〒226-8503 横浜市緑区長津田町4259）

写真１　講演される竹内氏
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それぞれの原因に応じて省エネ対策を施せることが
具体的な事例を基に示された．

3.3　空気の旋回流を用いた非接触搬送 
　東京工業大学の黎鑫氏による講演では，現在取り
組まれている研究テーマである「空気の旋回流を用
いた非接触搬送」について解説いただいた．ボル
テックスカップ内の旋回流による対象物の浮揚の原
理，特徴などについて大変わかりやすい説明をして
いただき，近年における液晶パネルなどの大型化，
薄型化に対する搬送手段として有効であることが示
された．原理から解析結果まで詳細に解説がなされ，
提案する旋回流による非接触搬送がベルヌーイ
チャックによる従来の搬送方法に比べ剛性の高い安
定した浮揚を実現できるだけでなく，消費エネル
ギーの面でも優位であることが説明された．

3.4　空気圧機器の省エネルギー 
　最後に，SMC株式会社の妹尾満氏より「空気圧
機器の省エネルギー」と題して講演いただいた．

　はじめに，空気圧業界における省エネルギーのた
めの取り組みの現状が統計的に説明され，エネル
ギーの利用効率を高める「省エネ」だけでなく必要
なときに必要な量だけエネルギーを使用する「少エ
ネ」の実施が重要であることや，各空気圧機器要素
におけるその実施例を紹介頂いた．
　また，省エネを実現するための空気圧システムの
機器構成や回路設計について，非常に実践的な数多
くの事例が紹介され，その定量的な効果を含め解説
いただいた． 

4．お わ り に

　改めていうまでもなく日本のエネルギー事情は過
去にも増して真剣に考えていかねばならない状況に
あり，日本政府の重点課題としてもライフイノベー
ションとグリーンイノベーションが挙げられている．
フルードパワーの業界からもグリーンイノベーショ
ンがもっと発信していけるよう本セミナーが何かの
きっかけとなれば幸いである．最後に，貴重な講演
をいただいた講師の方々並びご協力いただいた関係
者に感謝の意を表する． 
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第２回フルードパワーに関する日中共同ワークショップ＊

鈴　木　健　児**

1．は じ め に

　2012年５月23日，第２回フルードパワーに関する日
中共同ワークショップ（The 2nd Japan-China Joint 
Workshop on Fluid Power 2012）が，平成24年春
季フルードパワーシステム講演会に先立って，東京
の機械振興会館において開催された．
　第１回のワークショップは，２年前の2010年８月
10日に，中国甘粛省の蘭州市にある蘭州理工大学で，
テーマを「Energy Saving and New Application 
on Fluid Power」として開催された．今回の第２回
のテーマは「Sustainable Future on Fluid Power」
である．これに関連して募集された論文が，日中双
方から５編ずつ発表された．発表論文10編は，日中
双方の学会の責任において査読・編集が行われ，講
演論文集（Proceedings of The 2nd Japan-China 
Joint Workshop on Fluid Power）として発行され
た．
　中国側からは６名の参加が予定されていたが，中
国側のチェアマンであるJiao教授が都合により急遽
参加できなくなり，５名が来日された．

2．発表論文の紹介

　論文発表に先立ち，横田眞一会長から開会の挨拶
が述べられた．
　第１セッションは，油圧ポンプおよび省エネル
ギーに関するものである．座長は，芝浦工業大学の
伊藤和寿教授によって行われた．
　Huang（太原理工大学）ら１）は，アキシャルピス
トンポンプによって片ロッドシリンダを直接駆動す
るシステムに対して，３つまたは４つのポートを有
する３種類のバルブプレート形状による流量脈動お
よび圧力脈動を，シミュレーションおよび実験によ
り比較検討した．３つのポートがあるバルブプレー
トでは流量脈動および圧力脈動が大きく，それに起
因する騒音も増加した．

　Inoguchi（芝浦工業大学）ら２）は，油圧トランス
フォーマとアキュムレータを用いた純油圧によるハ
イブリッドシリンダ駆動装置を提案し， その省エネ
ルギー性能についてシミュレーションを行った．２
種類の制御則について比較検討を行い，通常のシス
テムと比較して約80%以上の省エネルギー性能を達
成することが確認された．油圧トランスフォーマの
導入により回収したエネルギーを，シリンダの上昇
時に用いることができれば，ポンプからのエネル
ギー供給の削減による省エネルギー化が図られる．
　Wang（北京航空航天大学）ら３）は，航空機用ア
キシャルピストンポンプの寿命予測を行うために，
ポンプからのリターン流量を統計的に予測する手法
について検討を行い，実験結果と比較した．いくつ
かの統計的予測手法を混合して使用し，そのパラ
メータを最適化する方法について述べた．
　Kosodo（（株）タカコ）４）は，球面バルブプレー
トを有する油圧用小型アキシャルピストンポンプの
開発と，その応用例について述べた．球面バルブプ
レートの設計法についての詳細は示されなかった．
マイクロポンプシリーズとして，サイズが□30×65
から□80×115までの５種類のポンプが紹介され，
油中コンタミネーション測定装置や耕運機用静圧変
速機への応用例が示された．
　第２セッションは，キャビテーションおよびμ

企画行事

　＊平成24年６月３日　原稿受付
＊＊神奈川大学工学部
　（所在地　〒221-8686 横浜市神奈川区六角橋３―27―１）
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写真１　Quan教授 写真２　井野口氏

写真３　Wang教授 写真４　小曽戸氏
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TASに関するものである．座長は，Jiao教授の代理
として，著者が行った．
　Li（哈爾濱工業大学）ら５）は，油圧用サーボ弁の
ノズルフラッパに発生するキャビテーションを可視
化した結果について述べた．ノズル背圧とリターン
圧力をいくつかの条件で変えて，高速カメラによる
撮影を行った．ノズル背圧の増加およびリターン圧
力の減少により，キャビテーションクラウドの発生
が増加していく様子が示された．
　Abe（慶應義塾大学）ら６）は，μTASと呼ばれる
化学合成分析システムへの応用を目的とし，電界共
役流体（ECF）を用いたアクティブ流路マトリク
スの製作および評価を行った．ECFで満たされた
流路基板と電極対によって構成されたアクティブ流
路マトリクスにおいて，流路内の任意の箇所に流動
を発生させることにより，流路に滴下された液滴が
流路内を自由に移動可能となる．液滴の位置を追跡
するため，画像処理システムによって液滴の位置制
御を行い，目標位置に静止できることが示された．
　第３セッションは，構成要素および測定に関する
ものである．座長は，法政大学の田中豊教授によっ
て行われた．
　Xu（浙江大学）ら７）は，油圧によって駆動する
高電圧回路遮断器の動作機構について，その開発の
鍵となる技術について述べた．220 ～ 1100 kVの高
電圧回路遮断器を油圧で駆動する上では，高速応答
かつ大流量の制御弁および高速で動作するシリンダ
のクッション作用が重要である．設計および最適化
のための理論的な指針を与えるため，シミュレー
ションモデルの構築および実験による検証が行われ
た．
　Kagawa（東京工業大学）ら８）は，空気圧シリン
ダを用いた新たな空気ばねを提案し，その圧縮過程
における温度および圧力を測定して効果を検証した．
空気圧シリンダ体積の半分に，熱吸収器として銅線
を入れることによって温度変化が小さくなり，空気

ばねを駆動する動力がほぼ一定となることが確認さ
れた．
　Ma（大連海事大学）ら９）は，スパイラル溝を有
する空気動圧スラスト軸受において，溝の長さ，幅，
深さ，角度を変えて圧力分布の計算を行い，負荷容
量の比較を行った．最適化した設計の元で詳細な計
算を行い，動圧効果の向上について検証した．
　Kato（福岡工業大学）ら10）は，ガス流量計の特性
評価のために新たに開発した，管路系において任意
の圧力脈動を発生させる装置について紹介した．実
際に発生している圧力脈動を予備実験によって測定
し，これを開発した圧力脈動発生装置によって再現
することができた．これにより，ガス流量計の評価
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写真５　Li教授 写真６　竹村准教授

写真７　Xu教授 写真８　香川教授

写真９　Xiong教授 写真10　加藤准教授

写真11　ワークショップ参加者の集合写真（撮影：宇部高専・内堀晃彦准教授）
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コストを削減できる可能性が示された．
　最後に，香川利春教授（東京工業大学）より，閉
会の挨拶とともに，2014年に島根県松江市において
開催予定の第９回JFPS国際シンポジウムへの参加
が呼びかけられた．

3．お わ り に

　今回講演があった中国側の５編の論文中，４編の
謝辞に，何らかの基金による研究助成を受けたこと
が記されていた．このことからも，中国においてフ
ルードパワーの研究が盛んに行われていることが窺
える．
　ワークショップ終了後，会場近くの「とうふ屋　
うかい」において，日中の関係諸氏によるwelcome 
dinnerが開催され，純和風の会席料理を楽しんだ．
次回のワークショップでの再会を祈念し，散会と
なった．なお，北京航空航天大学・Wang教授には，
翌々日の春季フルードパワーシステム講演会の特別
講演において，航空機や自動車用の負荷シミュレー
タに関するご講演を行っていただいた．
　今回の日中共同ワークショップが無事に開催でき
たのは，国際交流委員会委員長の法政大学・田中豊
教授，芝浦工業大学・伊藤和寿教授，ならびに岡山
大学・高岩昌弘准教授のご尽力によるものである．
また，中国側参加者の日本滞在中の大学見学や観光
などにおいて，東京工業大学，芝浦工業大学，法政
大学の学生諸氏にお世話になった．この場を借りて，
御礼申し上げます．
　なお，今回発行された講演論文集は10,000円で頒
布されているので，学会事務局までお問い合わせ願
いたい．
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次号予告
―特集「基礎研究の最新動向」―

「基礎研究の最新動向」発行にあたって 眞田　一志
各種油圧ポンプのしゅう動部の温度計測
（実作動条件下の実機ピストンポンプ，歯車ポンプ，ベーンポンプを対象として） 風間　俊治
摩擦を考慮した断熱菅内空気定常流量特性の近似計算 川上　幸男，中野　和夫
ヘルムホルツ形油圧動吸振器の減衰特性 一柳　隆義
フルードパワーアクチュエータの動摩擦力特性と数学モデル 柳田　秀記
ゴムベローズを用いた高減衰空気圧ゴム人工筋のモデル化とシミュレーション 加藤　友規
電界共役流体に発生する流動のモデリング 竹村研治郎
超精密工作機械用の流体駆動スピンドル 中尾　陽一
〔解説〕入門者向き実習講座「油空圧技術」 眞田　一志
〔連載〕
阿佐々谷プロジェクト―３次元免震建物の地震観測（前編） 高橋　　治
〔FPIC会議報告〕
第12回日本機械学会機素潤滑設計部門講演会におけるフルードパワー技術研究 吉田　和弘
第24回「電磁力関連のダイナミクス」シンポジウムにおけるフルードパワー技術研究動向 嚴　　祥仁
IFK2012参加記 加藤　友規
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絞り制御弁内蔵型空気ばねを用いた鉄道車両の車体上下振動低減＊
（第２報，一車両モデルのシミュレーションと実車走行試験による性能検証結果）

風　戸　昭　人＊＊，菅　原　能　生＊＊＊，小金井　玲　子＊＊＊，眞　田　一　志＊＊＊＊

Vertical Vibration Suppression of a Railway Vehicle by Damping
Control of an Air Spring with Flow Control Valve

（2nd Report, Performance validation by numerical simulation with a single vehicle model and the 
running test with an actual vehicle）

Akihito KAZATO, Yoshiki SUGAHARA, Reiko KOGANEI, Kazushi SANADA

　Air suspension systems are now widely used for the secondary suspension of railway vehicles. To improve the ride comfort 
of vehicles equipped with this system, the authors developed a semi-active damping control system of air suspension that has a 
fl ow control valve with variable orifi ce between an air spring and an auxiliary air chamber for Shinkansen vehicles. In order to 
validate the eff ect of vertical vibration suppression with a single vehicle model, numerical simulations, bench tests for a rolling 
stock test plant and running tests for a Shinkansen vehicle were conducted. Consequently, the following results were indicated. 
The numerical simulation using a proposed model of air spring and 5-DOF vehicle model was able to show the eff ectiveness of 
vibration suppression. Controlling both the translational vibration mode and pitching vibration mode of car body was eff ective 
in order to reduce the vertical vibration of a car body in a frequency range from 1 to ２㎐ . In a running test, the system 
reduced the vertical vibration acceleration PSD peak value （1.4㎐） by almost 40% compared with that of the case of not using 
this system. Furthermore, this system was able to reduce the vibration of a car body in frequency ranges exceeding ２㎐ 
according to setting control parameters. In conclusion, this system was eff ective in reducing the vertical vibration of the 
Shinkansen vehicle.
Key Words：Vibration Control, Air suspension,  Flow Control Valve, Numerical Analysis, Railway Vehicle

研究論文

1．緒　　　言

　鉄道車両の高速化に伴い，軌道不整や遠心加速度，空気
の圧力変動などによる，車体への加振外乱が大きくなりつ
つある．そのため，乗り心地を損なうことなく，これまで
以上の高速化を実現するには，車体の振動を効果的に低減
させる制御デバイスが必要となる．新幹線車両を例にとる
と，高速化の障害となったのがトンネル走行時の空力加振
による車体のヨーイング振動の増大であった1）．車体に作
用する空気力に抗するためには，車体と台車間の結合力を
高める必要があるが，一方で，軌道不整のような台車から
車体に伝達する加振に対しては不利となってしまう．この

ような状況に対処するため，車体と台車間の左右方向の減
衰要素である左右動ダンパの減衰力を制御するセミアク
ティブサスペンション2）が開発され，鉄道車両における世
界初の振動制御デバイスの実用化例となった．その後，さ
らに制振性能を向上したフルアクティブサスペンション3）

も実用化され，新幹線車両の左右方向の振動乗り心地は大
きく改善された．
　左右振動が低減されると，上下振動が大きく感じられる
ようになった．上下振動低減に関する研究は数多く行われ
てきたが，主なものは，車体支持装置である２次ばねと並
列に取り付けたアクチュエータやダンパの発生力の制御を
行うものであった4）．しかし，この場合には，２次ばねと
並列にアクチュエータ等を取り付ける座が必要となり，既
存の車両に適用することは難しい．
　そこで著者らは，車体支持装置として広く用いられてい
る空気ばねの内部に，絞りの開口面積を制御できる“絞り
制御弁”を内蔵した“絞り制御弁内蔵型空気ばね”を開発
した5）．この空気ばねは，車体の振動状態に応じて，絞り
で発生する減衰力を制御して，主に車体の剛体モード（上
下並進モード，ピッチングモード）の振動低減を図ること

　　　＊平成23年５月31日　原稿受付
　　＊＊ 公益財団法人鉄道総合技術研究所

車両構造技術研究部　走り装置研究室
（所在地　〒185-8540 東京都国分寺市光町２－８－38）
（E-mail：kazato@rtri.or.jp）
　＊＊＊同　車両振動研究室
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を目的としたものである．前報5）においては，絞り制御弁
内蔵型空気ばねの振動低減効果を，空気ばね単体でのシ
ミュレーションと実験により明らかにした．
　本稿では，絞り制御弁内蔵型空気ばねを，一車両に適用
した際の振動低減効果を，シミュレーションにより求め，
車両試験台試験，および実車走行試験により確認した結果
を報告する．

2．主 な記号

a j ：空気ばね絞りの開口面積［㎡］
A1 j ：空気ばね有効受圧面積［㎡］
cA j ： 空気ばね絞りの減衰係数 

（１台車あたり）［Ns/m］
cw ：軸ダンパの減衰係数（１軸あたり）［Ns/m］
Gj ：絞りを通過する空気の質量流量［㎏/s］
JB ：車体のピッチング慣性モーメント［㎏･㎡］
J T j ：台車枠のピッチング慣性モーメント［㎏･㎡］
kW ：軸ばねのばね定数（１軸あたり）［N/m］
l TC ：台車中心間距離の１/２［m］
lW ：車軸間距離の１/２［m］
M B ：車体質量［㎏］
M T j ：台車枠質量［㎏］
Pe ：大気圧（絶対圧）［Pa, abs.］
Pij ：空気圧力（絶対圧）［Pa, abs.］
Ps ：空気源圧力（絶対圧）［Pa, abs.］
qB ：車体の１次曲げ振動モード上下変位［m］
R ：空気の気体定数［J/（㎏･K）］

Tij ：空気温度［K］
Vij ：空気室容積［㎥］
VV ：絞り制御弁電流ドライバへの指令電圧［V］
Wij ：空気質量［㎏］
xspj ：絞り制御弁のスプール変位 ［m］
zAj ：空気ばね相対上下変位［m］
zB ：車体上下変位［m］
zTj ：台車枠上下変位［m］
zWjk ：輪軸上下変位［m］
ζ1 ：車体の１次曲げモード減衰係数
θB ：車体のピッチング角［rad］
θT j ：台車枠のピッチング角［rad］
κ ：空気の比熱比
φ 1（ ） ：車体の１次曲げモード固有関数
ω1 ：車体の１次曲げモード固有角周波数［rad/s］

添字

i：
     ０：初期状態，
　　１：空気ばね本体室，２：補助空気室
j ：１：前側台車，２：後側台車
k ：１：第１軸，２：第２軸

3．システム構成と制御則

3.1　絞り制御弁内蔵型空気ばね5）

　絞り制御弁内蔵型空気ばねは，空気ばね内部に設置した
絞り制御弁の開口面積を外部からの指令に従って変化させ
て，空気ばねが発生する減衰力を制御できるようにしたも

    94

Fig. 1　Confi guration of fl ow control valve

Fig. 2　Cross section of air spring with fl ow control valve

Fig. 3　Approximate function （VV to cA）

Fig. 4　Dynamical model of air spring
（Linear 4-elements model）
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のである．Fig. 1に絞り制御弁を，Fig. 2に絞り制御弁内蔵
型空気ばねの断面図を示す．絞り制御弁は比較的大きなス
プールを持つ直動型流量制御弁であり，外部からの電流指
令によって絞りに相当する弁の開口面積を変化させること
ができる．絞り制御弁内蔵型空気ばねは，固定絞りの代わ
りに絞り制御弁が取り付けられていること以外は通常の新
幹線用空気ばねと同じ構造である．絞り制御弁は空気ばね
内部の底板に固定され，弁の駆動電流は，空気ばね底面に
設けた気密コネクタを介して供給される．絞り制御弁への
電流を切ると，制御弁内部に設けたばねの作用によりス
プールが中立位置に戻される．このときの絞り制御弁の流
量特性を，従来の空気ばねに用いられている固定絞りと同
等になるようスプール位置を調整しておくことにより，異
常発生時には制御電源を切ることで通常の空気ばねを装備
した車両と同等に走行できる．
　本空気ばねが持つ減衰係数cAと，絞り制御弁電流ドライ
バへの指令電圧VVとの間には式⑴，およびFig. 3の関係があ
る5）．この関係は，Fig. 4に示す空気ばねの線形４要素モデ
ルを用いた同定により得たものである．なお，k1は空気ば
ね本体室容積による剛性，k2は有効受圧面積変化による剛
性，Nは空気ばねと補助空気室の容積比でありNk1は補助空
気室容積による剛性を表す．
　　

VV＝　
（1/（cA + α1）－α3）/α2（cA＜cP）

　　　　　（cA +β2）/β3－β1（cA　cP）
 ⑴

　ここに，α1, 2, 3 ，β1, 2, 3，cPは，加振振幅ごとに定める実定
数である．本稿においては，前報と同様に，加振振幅2.5㎜
のときの関係を用いて制御を行うこととする．
3.2　システム構成
　Fig. 5に，車両モデルにおける減衰制御システムの構成を

示す．絞り制御弁内蔵型空気ばねを，各台車２個ずつ，計
４個装備する．車両モデルにおいては，車体の上下並進
モード，およびピッチングモードを振動制御の対象とし，
その制御則には，スカイフック制御則を用いる．車体の振
動状態を把握するための加速度センサは，各台車直上の車
体床面に１個ずつ，計２個設置する．また，各空気ばねの
高さを測定する変位センサを設け，制御に必要となる空気
ばね速度の演算に用いる．
3.3　制 御 則
　空気ばねの減衰制御則としては，最適制御やH∞制御な
ど様々な制御則が考えられるが，本稿では調整が容易なス
カイフック制御則を用いた．Fig. 6に，制御ブロック図を示
す．なお，実際の車両では，空気ばねは４個装備されるが，
制御においては，上下並進モードとピッチングモードのみ
を対象とするので，空気ばねは各台車に１個と考える．
Fig. 6において，まず，各台車直上で測定された上下振動加
速度を，上下並進モードとピッチングモードに分離する．
モード分離した加速度をそれぞれ積分して，モード別の速
度を求め，これにスカイフックゲインcsz，csθを乗じて，
モード別のスカイフック力を求める．最後に，モード別の
スカイフック力を加算して，各空気ばねが発生すべき力を
計算する．以上から，各空気ばねで発生すべきスカイフッ
ク力は，前側台車の空気ばねをj＝1，後側台車をj＝2として，
式⑵で表される．なお，（・）は時間微分を表すものとする．
　　fs j＝csz żB±csθ　B l BC /2 ⑵
　目標とする空気ばねの減衰係数は，式⑶で表される．

　　cAj＝ ⑶

　ここで，ε＝0.001m/sとする．
　本システムでは，この減衰係数を実現するように，式⑴
の関係を用いて絞り制御弁の開度を制御する．ただし，fsj

⎧
⎨
⎩

maxmin AA c
sign

c sjf－

ε+Ajz zAj&&（ ）（ ）
（ ）

minAc minAc
sjf－

ε+Ajzsign zAj&&（ ）（ ）
（ ）

－ sjf

ε+Ajzsign zAj&&（ ）（ ）

maxAc
maxA

－ sjf
c

ε+Ajzsign zAj&&（ ）（ ）
（ ）＜
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Fig. 5　Structure of control system （with vehicle model）

Fig. 6　Flow chart of mode separation and calculation of sky-hook forces for each air spring （with vehicle model）
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とżAjの符号が等しい場合には，fsjと同符号の力をcAjによっ
て発生することはできない．そのため，式⑶に示すように
Karnopp近似6）を適用し，fsjの向きに力を発生できない場合
には減衰係数を最小にする．なお，żAjはzAjに近似微分フィ
ルタを適用して求める．近似微分フィルタの折れ点周波数
は，減衰制御の対象が10㎐程度までであること，及び高周
波ノイズの低減を考慮して20㎐とした．

4．一車両モデルによるシミュレーション検証

4.1　車両の５自由度モデル
　Fig. 7にシミュレーションに使用する車両モデルを示す．
ここでは車体の剛体モードだけでなく，１次曲げモードも
考慮することで，比較的高周波領域の振動も対象とした．
ここに添字jは台車の位置を表し，j＝1：前側台車，2：後
側台車である． 
　以下の条件のもとに車両モデルを作成する．
● 質量MB，ピッチング慣性モーメントJBなる車体は，空気
ばねによって二カ所で支持される両端自由の均一な弾性
はりとする．
● 各軸箱は上下のみに運動し，台車枠は質量MTj，ピッチン
グ慣性モーメントJTjをもつ剛体とする．
● 乗り心地に特に大きな影響を与える台車枠の上下並進，
車体の上下並進，ピッチングおよび１次曲げモードのみ
を扱う．
● 空気ばね発生力FAjは，空気ばね２個分（１台車分）の発
生力とする．
　すると，台車枠および車体の運動方程式は以下のように
表せる．
　　MTj  Tj＝－kW（2 zT j－zW j1－zW j 2） ⑷
　　　　　　　　　　　　－cW（2 żT j－żW j1－żW j2）+ FAj

　　MB B＝－FA1－FA2 ⑸
　　JB  B＝lTC（FA1－FA2） ⑹
　　MB（ B + 2ϛ1ω1 B +ω12qB） ⑺
　　　　　　　　　　　　＝－φ1（lT1）･FA1－φ1（lT2）･FA2

　また，空気ばね変位，及び速度は式⑻，⑼で表せる．
　　zAj＝zB－zT j∓lTCθB+φ1（lT j）qB ⑻
　　żAj＝ B－żT j∓lTC　B+φ1（lT j） B  ⑼

　ただし，式⑻，及び式⑼内の複合は同順，すなわち，負
号は前側台車の場合，正号は後側台車の場合を表す．
4.2　絞り制御弁内蔵型空気ばねのモデル
　絞り制御弁内蔵型空気ばねのモデルは，著者らが提案し
た理想気体の状態方程式を考慮したモデル（Fig. 8）5）とし，
これを車両モデルの前後台車上に１個ずつ配置し，空気ば
ねの発生力を計算する．発生力は式⑽で表すように，空気
ばね本体室の内圧P1jと有効断面積A1jにより求まる．P1jの時
間変化 1jは，理想気体の状態方程式の微分形から，式⑾に
表すように，容積変化，温度変化，および絞りを通過する
空気の質量流量によって得ることができる．P2 jも同様にし
て得られる．容積変化は式⒀から，温度変化は断熱変化を
仮定して式⒁より得る．補助空気室への流出流量Gは，先
細ノズルの流量特性式7）⒂，⒃より得る．ここで添字uは絞
りの上流側，dは下流側を表す．絞り制御弁のスプール開
口部は，厳密には先細ノズルの形状と異なるが，前報5）に
あるように，絞り制御弁（中立時）を内蔵した空気ばねと，
円筒絞り（φ13㎜）を内蔵した空気ばねの振動伝達特性は
一致していることから，絞り制御弁は円筒絞りと仮定でき
ると考える．円筒絞りには適当な流量係数を導入すること
で，先細ノズルの特性式を適用できる8）ので，絞り制御弁
に対しても先細ノズルの流量特性式を準用できる．そこで，
絞り制御弁の幾何学的な開口面積ajに対して，絞り形状の
影響による流量係数をCdjとして乗じた．Cdjは，種々の円筒
絞り径に対する空気ばね単体モデルでの実験結果と計算結
果を比較することにより決定したものであり，絞り径と絞
り厚さの比dj/l（l＝10㎜）により，式⒄で表される5）．これ
を絞り制御弁のスプール変位xspjで表すと，djとの幾何学的
な関係から，式⒅で表される．また，ajとxspjの関係は幾何
学的に式⒆で表される．なおxspjは，絞り制御弁の全閉時を
０㎜とし，中立時は0.56㎜，全開時は2.06㎜となる．
　　FAj＝A1j（P1j－Pe）－MB g/2 ⑽

　　 ⑾

　　 ⑿

　　 ⒀
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Fig. 7　A vehicle model with 5 degrees of freedom
Fig. 8　Numerical simulation model of air spring
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　　 ⒁
　Pd /Pu　0.528のとき，

　　 ⒂

　Pd /Pu＜0.528のとき，

　　 ⒃

　　 ⒄
　　 ⒅
　　aj＝0.239 xspj ⒆
4.3　シミュレーション結果
　シミュレーションの対象は，4.4節の実験に用いた新幹線
相当車両とし，その車両モデル，空気ばねモデルのパラ
メータをTable 1に示す．実走行を模擬する軸箱からの加振
外乱は，新幹線電車の走行試験時に取得した軸箱上下振動
加速度を用い，300㎞ /h走行に相当する位相差を各軸箱間
に与えた．ただし，4.4節に示す車両試験台試験と条件を統
一するため，軸箱の加振振幅は実走行時の0.6倍とした．加
振波形のデータ長は約110s（走行距離9.2㎞に相当）である．
　振動低減効果の評価には，車体振動加速度のパワースペ
クトル密度（PSD）と，鉄道車両の代表的な乗り心地評価
指標である，乗り心地レベル（LT）9）を主に用いた．LTは，
周波数 f，車体振動加速度パワースペクトル密度Pα，人間
の感度特性を示す乗り心地フィルタの周波数重みをWLT（f）
とすると，

　　　　　　　　　　　　　　　　　　［㏈］ ⒇

　で与えられる．ここに，αref＝1.0×10-5m/s2，f1＝0.5㎐，f2
＝80㎐である．WLTは振動に対する人間の感度を表し，上
下方向に関しては４～８㎐に大きな重みがかけられている．

LTは値が小さいほど乗り心地が良いことを表す．
　なお本稿では，制御なしの場合のLT値を基準とし，この
値との差をΔLTとして表記する．
4.3.1　振動モード別制御
　はじめに，振動モード別の制御を行ったときの振動低減
性能を確認する．この車両モデルは，1.1㎐および1.6㎐に車
体の剛体モードの固有振動があり，前者が上下並進モード，
後者がピッチングモードである．Fig. 9にモード別の制御を
行ったときの車体上下振動加速度PSDを示す．上下並進
モードのみの制御（Csθ＝０）を行うと，1.1㎐付近の振動が
減少した一方で，1.6㎐付近のピッチングモードは減少しな
かった．また，ピッチングモードのみの制御（Csz＝０）を
行うと，1.1㎐付近の振動低減はわずかであるが，1.6㎐付近
の振動は大きく減少した．このことから，モード別の制御
が意図した通り機能していることが確認できた．
　次に，上下並進とピッチングの両モードを同時に制御し
た場合の車体上下振動加速度PSDをFig. 10に示す．両モー
ドの制御を行うと，0.9～ 2.1㎐付近の振動を大きく低減し，
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Table 1　Numerical values of air spring and vehicle model

Param. Value Param. Value

A0 0.196㎡ MT2 2939㎏

cW1 3.69×104Ns/m Pe 101.3kPa, abs.

cW2 2.20×104Ns/m P0 451kPa, abs.

JB 1.21×106kg・㎡ R 287㎡ /（s2・K）

JT1 1.33×102kg・㎡ T0 293K

JT2 1.28×102kg・㎡ V0 2.5×10-2㎥

kW1 4.62×106N/m V2 7.0×10-2㎥

kW2 2.69×106N/m ζ1 3.6×10-2

lW 2.5m κ 1.4

MB 27000㎏ ω1 54.7rad/s

MT1 2610㎏

Fig. 9　 Acceleration PSD above rear truck with/without 
control
（with isolated mode of vibration）

Fig. 10　 Acceleration PSD above rear truck with/without 
control
（with translational and pitching mode）
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特に1.6㎐のPSDピーク値は約45%に減少した．また，LT値
を1.5㏈低減した．また，一般に制振制御を行うと，対象と
している周波数領域以外の領域で振動を増加してしまうこ
とがあるが，本結果においてはそのようなことはなく，上
下並進とピッチングの両モードを対象とした制御の有効性
が確認できた．
　Fig. 11に，このときの時刻歴波形例として，車体上下振
動加速度の制御有無による比較と，絞り制御弁のスプール
変位の制御目標値を示す．なお，この加速度波形には絞り
制御の効果を視認しやすくするため，３㎐のローパスフィ
ルタを適用した．制御を行うと，スプール変位の目標値は
車体の振動に応じて変化し，加速度の振幅値を減少させて
いることが分かる．スプール変位の目標値が最大の2.06㎜
で飽和している時間が比較的長いのは，カルノップ近似の
作用によるものと，空気ばねと車体による系の固有振動が
卓越していないときには必要とされる制振力が小さいため
である．絞りを極力大きく開いておくことは，車体の弾性
振動を励起しにくいという点で有利になる．
4.3.2　広い周波数領域の振動低減を対象とした制御
　前報5）にて，制御パラメータの選定の仕方によっては，
固有振動数付近だけでなく，広い周波数領域の振動を低減
できることを，空気ばね単体モデルでのシミュレーション
と実験により示した．このことを車両モデルによっても検
証する．Fig. 12に，車体中央の上下振動加速度PSDを示す．
制御パラメータ・タイプ１は，１～２㎐の固有振動数付近
の振動低減に重点を置いたFig. 10と同様のパラメータであ
り，タイプ２は比較的高周波域までの振動低減を狙ったパ
ラメータである．タイプ２の場合，１㎐付近の振動低減量
がタイプ１を下回ったが，２㎐付近以上の領域においては，
タイプ１を上回った．また，タイプ２の方がLT低減量は0.4
㏈大きかった．これは，LTの乗り心地フィルタが，４～８
㎐に大きな重みを持つことによる．
4.4　車両試験台試験による検証
　シミュレーション結果の妥当性と，実機における絞り制
御の有効性を検証するため，新幹線相当車両を用いた車両
試験台試験を実施した．試験状況をFig. 13に示す．車両の

諸元は，Table 1のとおりである．本試験台は，断面がレー
ルの形状をした円盤（軌条輪）に車両を乗せ，軌条輪の回
転と加振により，走行状態を模擬するものである．加振条
件は，シミュレーションと同様の実軌道走行模擬加振であ
る．
　Fig. 14に，車体上下振動加速度PSDに関する実験と計算
の比較を示す．１～２㎐付近の振動低減の傾向は，台車直
上⒜，車体中央⒝ともに，実験と計算はよく一致した．そ
の他の周波数領域については，５㎐前後と，10㎐程度以上
の領域で相違が見られるものの，振動の大きな８㎐付近や
その他の領域ではほぼ一致した．相違の原因として，車体
の重心位置のずれなど，実車と車両モデルのモデル化誤差
が考えられる．
　以上より，一車両モデルを用いた絞り制御弁内蔵型空気
ばねのシミュレーションの妥当性，及び，この空気ばねの
減衰制御による振動低減効果が確認できた．

5．新幹線車両による走行試験結果

5.1　試験条件
　西日本旅客鉄道㈱の協力を得て，山陽新幹線において走
行試験を実施した．Fig. 15に空気ばねの仮設状況を示す．
試験車両は車体長さ24.5mの新幹線車両であり，中間車１
両の前後台車上に，各２個ずつ計４個の絞り制御弁内蔵型
空気ばねとセンサ類を仮設した．なお，４章の車両モデル
による検証の際は，車両へのロール加振がなかったため，
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Fig. 11　Time-domain waveform with/without control
（with translational and pitching mode） Fig. 13　Test vehicle on rolling stock test plant

Fig. 12　Acceleration PSD at center of car body
（Control parameter: Type1 and Type2）
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空気ばねは各台車上に１個と考えたが，実走行においては
ロール加振の入力があり，左右の空気ばねの運動は異なる．
そこで，空気ばね変位は各空気ばねで測定し，４個の空気
ばねそれぞれに目標減衰力を演算し，制御を行った．
5.2　走行試験による振動低減効果の検証
　走行試験では同一区間（試験区間長さ約50㎞）を同一速
度で数回走行し，空気ばねの制御パラメータを変え，車体
の振動測定を実施した．制御対象の振動モードは，車体の
上下並進モードと，ピッチングモードである．
　300㎞ /h等速走行区間のうち約1.5㎞（約18s）について，
車両の上下振動加速度をFig. 16に示す．なおこの波形には，
絞り制御の効果を視認しやすくするため３㎐のローパス
フィルタを適用した．制御なし（図中Passive）の場合に比
べて，絞り制御を行った場合（図中Control）には，振動加
速度の振幅が小さくなっていることがわかる．
　次に，300㎞ /h等速走行区間のうち約５㎞（約60s）
（Fig. 16の区間を含む）について，車体の上下振動加速度
PSDを計算した．車体中央（Fig. 17⒜）において，1.1㎐付
近に見られるピークは，車体の上下並進モードの振動によ
るものであり，絞りを制御することによって，この振動を

約40%に低減できた．また，他の周波数領域において，制
御なしの場合と比較して振動が増加することはなかった．
Fig. 17⒝に台車中心の直上の車体上下振動加速度PSDを示
す．１～３㎐に見られるピークは，車体の上下並進モード
とピッチングモードの振動が複合したものである．絞り制
御によってこの周波数領域の振動を低減でき，特に1.4㎐の
PSDピーク値に着目すると，約40%に低減できた．また，
車体中央の場合と同様に，他の周波数領域においては制御
によって振動が増加することはほとんどなかった．
　以上のように，実車走行試験においても，空気ばねの絞
りを制御することによって，車体の上下並進モードとピッ
チングモードの振動を低減できた．
5.3　走行試験による乗り心地改善効果の検証
　制御有無での乗り心地レベルを計算した．車体中央のLT

値低減量は0.8㏈，台車中央直上では1.1㏈であった．各周波
数帯の振動のLT値への寄与度を調べるため，Fig. 17に示し
た車体上下振動加速度PSDに対して，LT値計算の際に用い
る乗り心地フィルタ9）を適用して感覚補正を行い，オクター
ブバンドごとの感覚補正振動加速度パワーを計算した結果
をFig. 18に示す．車体中央では，８㎐帯の振動成分のLT値
への寄与が大きく，絞り制御によって１～２㎐帯の振動を
低減しても，LT値の低減効果は大きくなかった．台車直上
においても同様の傾向であった．
　Fig. 18より，LT値の低減には，より高い周波数領域での
振動低減が効果的と考えられるため，タイプ２の制御パラ
メータを用いて絞り制御を行ったときの，車体中央の上下
振動加速度PSDとLT値の差をFig. 19に示す．タイプ２の制
御はタイプ１と比較して，１～２㎐帯の振動低減効果は小
さいが，３～10㎐帯の周波数領域においては平均約10%の
PSD値低減が見られる．Fig. 20に感覚補正振動加速度パワー
を示す．タイプ２の制御では８㎐帯を中心とした周波数域
においてパワーを小さくしており，LT値をさらに0.2㏈低減
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Fig. 16　Distance-domain acceleration with/without control

⒜　Above rear truck center

⒝　Center of car body

Fig. 14　Acceleration PSD with/without control
（by calculation and experiment）

Fig. 15　 Mounting condition of air spring with fl ow control 
valve



日本フルードパワーシステム学会論文集

― 8―第43巻　第４号 2012年７月（平成24年）

した．

6．結　　　言

　外部からの指令信号によって，絞りの開口面積の大きさ
を可変にする“絞り制御弁内蔵型空気ばね”を一車両に適
用したときの振動低減効果を，シミュレーションと車両試
験台試験，さらに実際の新幹線車両を用いた走行試験に
よって検証した．その結果，以下の知見を得た．
⑴ 　提案する空気ばねモデルを車両の５自由度モデルに適
用したシミュレーションによって，空気ばねの絞り制御
による振動低減効果を推定できることを示した．
⑵ 　車体の上下並進モードとピッチングモードの振動を対
象としたスカイフック制御によって，車体・空気ばね系
の固有振動である１～２㎐付近の振動を大きく低減でき
ることを示した．特に走行試験における台車直上の車体
床面上下振動加速度PSDにおいて，1.4㎐のPSDピーク値
を約40%に低減できた．
⑶ 　本システムは，空気ばね系の固有振動数である１～２
㎐付近の振動低減に有効であるが，制御パラメータの選
定の仕方によっては，より高い周波数領域の振動も低減
できることを示した．
　最後に，絞り制御弁内蔵型空気ばね開発にご尽力いただ
いた東洋ゴム工業㈱，日本ムーグ㈱，走行試験実施にご協
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⒜　at the fl oor of car body center

⒝　at the fl oor above front truck center

Fig. 17　Acceleration PSD in running test

⒜　at the fl oor of car body center

⒝　at the fl oor above the rear truck

Fig. 18　 Octave band weighted acceleration power at the 
running test （with/without control）

Fig. 19　 Acceleration PSD in running test at the floor of 
car body center  （Control parameter: Type1 and 
Type2）

Fig. 20　 Octave band weighted acceleration power at the 
fl oor of car body center
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空気圧ラバーレス人工筋の開発＊

齋　藤　直　樹＊＊，佐　藤　隆　智＊＊＊，小笠原　隆　倫＊＊＊，佐　藤　俊　之＊＊

Development of Pneumatic Rubberless Artifi cial Muscle

Naoki SAITO, Takanori SATO, Takanori OGASAWARA, Toshiyuki SATOH

　In this paper, we propose a pneumatic rubberless artifi cial muscle. The working principal is the same as a general 
McKibben artifi cial muscle. The rubberless artifi cial muscle uses an air bag made of an aluminum vapor-deposition 
polyester fi lm instead of a rubber tube. The rubberless artifi cial muscle consists entirely of non-elastic materials. Therefore, 
it is necessary to design the muscle in consideration of the geometrical relationship. An expression for the design of the 
rubberless artifi cial muscle is derived. We confi rmed the validity of this expression through the evaluation of a prototype. 
Furthermore, we examined input/output characteristics and isotonic contraction characteristics and isometric contraction 
characteristics of the rubberless artifi cial muscle as fundamental characteristics through the experiment. We confi rmed 
that the rubberless artifi cial muscle effi  ciently converted inner pressure into generated force and contraction displacement 
compared with the general McKibben artifi cial muscle. The biomechanical characteristics of the rubberless artifi cial muscle 
are the same as a human muscle.
Key Words：Artifi cial muscle, Rubberless, Pneumatic system, Design, Biomechanical characteristics

研究論文

1．緒　　　言

　近年，人間の作業を補助したり，人間の体の特性を考慮
したリハビリ器械など，人体と直接かかわるメカトロニク
ス技術に関する研究が行われている1）．この中でも空気圧
ゴム人工筋は高い出力重量比を有しており，また圧縮空気
によるコンプライアンスを持ち，かつ滑らかな動作が実現
できるという点で，人体との関わりが想定されるメカトロ
ニクスへの適用が期待されている．
　こうした背景から，これまで多くの空気圧ゴム人工筋が
開発されてきた．代表的なものにMcKibben型人工筋2）が挙
げられる．McKibben型人工筋は1960年頃に開発され，矯
正器具用のアクチュエータとして利用された．ほかにも，
Baldwin3）やSaga4），Nakamura5）らは軸方向繊維強化型の人
工筋を開発し，収縮力の高効率化を目指している．
Daerden6）は収縮率の高いPAMを提案している．
　また，近年ではこれら人工筋の産業応用に関する報告も

いくつか見られる．Kawashimaらは空気圧ゴム人工筋の高
出力重量比を生かして建設機械用遠隔操縦ロボットに応用
している7）．辻内らは軽量かつ高出力が要求されるロボッ
トハンドのアクチュエータに応用している8）．また，則次
らや9），Kobayashiら10）による上肢パワーアシスト機器への
応用も試みられている．
　しかし一方で，空気圧ゴム人工筋はこれら以外の応用例
が少なく，一般的なアクチュエータとして普及していると
は言い難い．その原因として３つのことが考えられる．１
つ目は，全ての空気圧人工筋がゴムの膨張を利用しており，
動作に応じてゴムが膨張と収縮を繰り返すために劣化が著
しく，アクチュエータとしての寿命が比較的短いことであ
る11）．２つ目に，人工筋のモデル化に関して，ゴムの膨張
に関するモデル化が難しく，モデルベースの制御系構築が
困難であるということが挙げられる．Shulte12）はMcKibben
型ゴム人工筋に関するモデルを比較的簡単な形で提案して
いるが，誤差が大きいことが陳らによって指摘されてい
る13）．また，陳らの解析では精度向上は見られるものの，
モデル式が複雑で制御系への適用が難しいといった課題が
ある．３つ目は，人工筋のゴムチューブの膨張のために低
圧での駆動が難しい一方で，高圧駆動ではゴムの過度の膨
張による破裂等が懸念されるため，取り扱いが難しいとい
う点が挙げられる．以上のことから，普及を妨げる原因の
一つとしてゴムの弾性変形が関連しているといえる．将来
的に人工筋の普及を目指すことを考えると，ゴムを利用せ

　　＊平成23年６月３日　原稿受付
　＊＊秋田県立大学機械知能システム学科
（所在地　秋田県由利本荘市土谷字海老の口84－４）
（E-mail：naoki_saito@akita-pu.ac.jp）
＊＊＊秋田県立大学大学院機械知能システム学専攻
（所在地　秋田県由利本荘市土谷字海老の口84－４）
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ず，かつ出力重量比などの有益な特性を実現した人工筋の
開発が必要であると考える．
　そこで本研究では，従来の空気圧ゴム人工筋の特性を維
持しつつ，ゴムの弾性変形を利用しない，ラバーレス人工
筋を提案する．本論文では，ラバーレス人工筋の基本構造
と設計方法を示し，力と収縮変位の出力特性と，筋力特性
である等張性収縮特性および等尺性収縮特性を求め，生体
筋との比較を通して，人と直接かかわり合うメカトロニク
ス用アクチュエータとしての有用性を確認する．

2．ラバーレス人工筋の基本構造

　本研究で提案するラバーレス人工筋の動作原理は
McKibben型ゴム人工筋と同じである．ラバーレス人工筋
は，非伸縮素材で成形した圧縮空気が流入する空気袋（以
下ではエアバッグと呼ぶ）と，このエアバッグの外側を覆
い，収縮力を発生させるための網目状のスリーブ（以下で
はスリーブと呼ぶ）で構成されている．Fig. 1にラバーレ
ス人工筋の構成部品と外観をそれぞれ示す．エアバッグの
素材はアルミニウム蒸着ポリエステルシートであり，引っ
張り強さは約13000N/㎠である．ゴム人工筋に用いられて
いるシリコンゴムは約1000N/㎠程度であることから，この
シートは十分な強度をもつといえる．スリーブは直径0.2㎜
のポリエステル製細線を３本１束にしたものを複数束使っ
て，らせん状に編んで筒状にしている．細線束どうしの融
着はなく，スリーブが直径方向に広がると軸方向に収縮す
る．Fig. 2はラバーレス人工筋の作動概略を示している．
今回のラバーレス人工筋は直径方向への膨張と軸方向の収
縮の関係を考慮し，エアバッグの膨張を有効利用すること
を考え，スリーブ片端とエアバッグは固定しないものとし

た．次章ではラバーレス人工筋の設計式を求め，具体的な
設計を行う．

3．ラバーレス人工筋の設計

3.1　伸縮変形と設計パラメータ
　本研究で提案するラバーレス人工筋はエアバッグが非伸
縮素材でできており，最大膨張形状は一意で決まる．この
ことから，エアバッグの大きさはスリーブの仕様を考慮し
て設計しなければならない．このことを考慮したラバーレ
ス人工筋の設計方法を示す．
　まず，スリーブ仕様についてまとめる．Schulteによる
McKibben型ゴム人工筋の解析12）を参考にする．Fig. 3は自
然長の状態にあるスリーブを構成する線材の平面展開図で
ある．このとき，スリーブのパラメータとして伸縮方向長
さをL，スリーブを構成する線材の長さをl，直径をD，伸
縮方向軸とスリーブの網目のなす角度をθ，線材の円周方
向巻数をnとする．次に，ラバーレス人工筋の伸長および
収縮時の形状と幾何学パラメータをFig. 4に示す．スリー
ブ長さをABCDで分割して考える．エアバッグの膨張に応
じて直径方向に広がる区間A-Bの長さをLW1，区間C-Dの長
さをLW2，スリーブ網目角度の変化により収縮する区間B-C
の長さをLBとする．分割したそれぞれのスリーブは収縮動
作により，LW1’，LW2’，LB’となる．このときの軸方向長さを
それぞれδX，LB’，XW2とし，収縮時の人工筋長さはこれら
の総和で求められる．一方，エアバッグは片側のみが固定

Fig. 2　 Working principal of rubberless artifi cial 
muscle

Fig. 3　 Developed fi gure of the strand of 
the sleeve
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端であるため，Fig. 4（b）に示すようにエアバッグの長さLab

は スリーブ長さ以下になる．自然長の時のスリーブ直径を
DE，網目の角度をθE，膨張時の直径をDC，網目の角度をθC

とする．
　以上のことを考慮して，目標収縮量ΔXが実現できるス
リーブ長さLSLとエアバッグ直径DCおよびエアバッグの膨張
による軸方向有効長さLabを求める．
3.2　設計式の導出
　はじめに，Fig. 3をもとにスリーブの網目の角度と直径
の関係を求めると，網目の角度がθEの場合，以下となる．
　　l sin θE＝nπDE ⑴
スリーブの網目の角度がθCの場合も同様の関係となること
から，スリーブ直径と網目の角度の関係は次式となる．

　　 ⑵

ここで最大収縮時の網目のなす角度θCはShulte12）の力学モ
デルより定義することができるため，ここではθCを既知量
として取り扱うこととする．
　次に区間C-Dの長さLW2について考える．伸長時の点Cお
よび点Dにおける網目のなす角度はともにθEであり，この
区間のスリーブ素線の長さをlW2とすると，Fig. 3の展開図
において軸方向長さLをLW2とすることで得られ， 

　　 ⑶

となる．一方，スリーブが収縮すると，点Dは固定端であ
るため網目の角度はθEのままであるが，点CではθCとなる．
このことから，この部分の素線を平面に展開すると，Fig. 5
のように接線のなす角度が変化する円弧形状になっている
ものと考えられる．このとき，一定の曲率で角度が変化し
ていると仮定すると，微小区間で曲率半径が一定であると
みなすことができる．このことから曲率半径をR2とすると，
収縮後のスリーブのエアバッグに沿った長さLW2’と素線長
さlW2はそれぞれ以下となる．
　　LW2’＝R2（sin θC－sin θE） ⑷
　　lW2＝R2（θC－θE） ⑸

よって，収縮前のスリーブ長さLW2と収縮後のスリーブ長さ
LW2’の関係は次式のようにまとめられる．
　　LW2’＝αLW2 ⑹

　　 ⑺

ここで，ラバーレス人工筋の収縮時における区間C-Dの形
状は均一な圧力で決定することから，半径が均一の球形状
となり，次式のように考えることができる．

　　 ⑻

このことにより，式⑵，⑹，⑻から，収縮前のスリーブ長
さLW2は次式のように表すことができる．

　　 ⑼

これに伴って，この部分の収縮時における軸方向長さXW2

は以下となる．

　　 ⑽

次に，区間A-Bの長さLW1について考える．この部分におい
ては，効率の良い収縮変位の実現を考慮して，エアバッグ
とスリーブの間に軸方向長さδxの隙間を任意に設定する．
エアバッグの膨張と同時にスリーブ長さがLW1からLW1’にな
るとすると，スリーブ長さ LW2と同様に，
　　LW1’＝αLW1 ⑾
の関係がある．収縮時の断面形状を直角三角形と近似して
考えると，スリーブ長さLW1’は，スリーブ直径DC, DEと隙間
δxを用いて表すことができる．このことから，式⑾より，
収縮前のスリーブ長さLW1は以下のようにあらわすことがで
きる．

　　 ⑿

次に，区間B-Cの長さLBについて考える．この部分のスリー
ブ展開図をFig. 3のように考えると，収縮前後の長さの関
係はスリーブ網目の角度に依存し，以下となる．

　　 ⒀
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Fig. 4　 Cross sectional diagram of the rubberless 
artifi cial muscle and design parameters

Fig. 5　 Planar developed figure of the 
strand from point C to point D
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ここで，目標とする収縮量ΔXを設計パラメータとして与え
るものとすると，この収縮量ΔXは収縮前後の人工筋軸方向
長さの差であることから，以下のとおりになる．
　　ΔX＝LW1+ LB + LW2－δx－LB’－XW2 ⒁
よって，収縮前のスリーブ長さLBは以下となる．

　　 ⒂

以上より，収縮前のスリーブの長さLSLは以下となる．
　　LSL＝LW1+ LB+ LW2 ⒃
　また，区間B-Cに相当するエアバッグの膨張による軸方
向有効長さLB’は式⒀と式⒂を用いて以下となる．

　　 ⒄

よって，エアバッグの軸方向有効長さLABは以下となる．

　　 ⒅

以上より，必要とするスリーブ長さLSLと，目標収縮量を得
るために必要なエアバッグの膨張時直径DCと軸方向有効長
さLABが求められた．
3.3　ラバーレス人工筋の設計例
　得られた設計式に基づいてラバーレス人工筋を設計した．
与えたパラメータをTable 1にまとめる．隙間δxは試行錯誤
的に決定した．はじめに式⑵よりエアバック膨張時直径DC

を求めた．次に，式⑼，式⑿，式⒂よりLW2，LW1，LBを求め，
収縮前のスリーブ長さLSLを式⒃より求めた．また，式⑽と
式⒄よりXW2とLB’を求め，式⒅よりエアバッグの軸方向有
効長さLAB’を得た．試作したラバーレス人工筋の収縮状態
をFig. 6に示す．また，設計計算結果と試作ラバーレス人
工筋との形状の比較結果をTable２にまとめる．この結果
より，設計上の仕様とほぼ一致していることから，この設
計式はラバーレス人工筋の製作において有用であるといえ
る．

4．ラバーレス人工筋の出力特性

4.1　計測システム
　本稿では，試作したラバーレス人工筋の出力特性として，
圧力と収縮量および発生力の関係（以下，収縮特性とする），
生体筋の動的特性である等張性収縮特性，静的特性である
等尺性収縮特性のそれぞれを実験的に調べ，特徴をまとめ

る．
　Fig. 7に，出力特性計測システムの概要を示す．このシ
ステムは人工筋の一端を固定し，もう一端をスライダーと
接続する．このスライダーにはロードセルと変位センサが
接続されており，人工筋の収縮によって，スライダーが移
動する．ロードセルにはプーリーとワイヤーを介しておも
りが取り付けられ，人工筋に一定の張力を与えることがで
きる．また，位置を変えられるストッパーがあり，人工筋
の収縮量を一定に保つことができる．人工筋への圧力は電
空レギュレータで制御され，この時の圧力は，入力付近に
設けた圧力センサで計測する．
4.2　収縮特性
　ラバーレス人工筋の収縮特性を計測する．ラバーレス人
工筋に一定の外力を与え，圧力を変動させたときの収縮率
を求めた．圧力を増加させた時と減少させたときの結果を
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Table 1　 Design parameters of prototype of rubberless 
artifi cial muscle

Target Contraction ΔX 62 mm

Diameter of Sleeve （Natural Length） DE 10.1 mm

Angle of Mesh （Natural Length） θE 12 deg

Angle of Mesh （Max. Contract.） θC 54.7 deg

Margin at Free Edge of Artifi cial Muscle δx 25 mm

Table 2　 Comparison between calculation result and 
experimental result of prototype of rubberless 
artifi cial muscle

Unit ［mm］ Calc. Proto.

Sleeve
Length

Natural LST 158.2 160

Contraction LST 96.23 98

Airbag
Max.
Cont.

Diameter DC 39.80 40

Eff ect. Length LAB 91.13 93

Fig. 6　 Rubberless artifi cial muscle to which 
the size was decided by using the 
design approach

Fig. 7　Experimental System
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Fig. 8，Fig. 9にそれぞれ示す．今回試作したラバーレス人
工筋では圧力が0.1MPaにおいて，外力10Nで38%（57㎜），
50Nで24%（40㎜）の収縮率が得られた．
　次に，圧力の増減における挙動に関して考察する．増圧
時は，特に低圧の範囲に不感帯があり，0.02MPaを超えた
あたりからは圧力に対して収縮率がほぼ線形に増加してい
る．これに対して減圧時は0.04MPa以下で収縮率が急激に
変化している．この結果からラバーレス人工筋はヒステリ
シス特性を有しているといえる．この原因の一つに，エア
バッグとスリーブ間の摩擦が挙げられる．ここでは，この
摩擦が，エアバッグとスリーブの接触面積と圧力により求
められる押付力と摩擦係数により決まるものとする．ラ
バーレス人工筋肉は収縮と同時に円周が増加するため，接
触面積も増加する．圧力増加の過程ではスリーブが徐々に
押し広げられ，エアバッグとスリーブの接触面積も徐々に
増加する．よって，圧力と接触面積が徐々に増加しながら
摩擦も増加し，外力と釣り合うところで停止する．一方で，
減圧開始時はエアバッグとスリーブの接触面積が最も大き
い状態のため，摩擦力も大きくなっていると考えられる．
この状態で減圧しても接触面積が大きいために，増圧時に
比べて同じ圧力の状態でも摩擦力が大きくなり，伸長時に
大きな減圧を要したものと考えられる．このように，増圧
時と減圧時で摩擦の原因となるスリーブとエアバッグの接
触面積が異なるため，ヒステリシスが発生したものと考え
られる．

　ここで，従来より使用されているMcKibben型ゴム人工
筋と収縮特性を比較してみる．外力を50Nとしたときの比
較結果をFig. 10に示す．ラバーレス人工筋はMcKibben型ゴ
ム人工筋に比べて同じ圧力で収縮量が増加しており，圧力
増加時においてはおよそ３～５%程度，収縮率が増加して
いる．このことは，圧力をより大きな収縮力と収縮変位に
変換しているということであり，圧力の仕事への変換が効
率的に行われているといえる．しかし一方で，ヒステリシ
スループも大きくなっている．McKibben型ゴム人工筋は，
ゴムチューブの膨張により収縮動作を生じていることから，
減圧時にはゴムの弾性特性によってゴムチューブが収縮す
る．よって摩擦の要因となる接触面積は減少し，ヒステリ
シスループは小さくなっているものと考えられる．
　このことから，ラバーレス人工筋はMcKibben型ゴム人
工筋に比べて，少ない圧力で大きな発生力および収縮量を
得ることが可能であるが，ヒステリシスループが大きくな
るといえる．
　このようにラバーレス人工筋は低圧駆動であり，コンプ
レッサ等の小型化による駆動システムのモバイル化が期待
できる．このことは，人体と直接かかわる機器において使
いやすいアクチュエータであるといえる．
　一方で，ヒステリシスによる制御特性の劣化が懸念され
るが，この問題に対して，Preisachモデルの有効性が小嵜
ら14）によって示されている．ラバーレス人工筋の制御では
このようなモデルの適用が有効であると考える．
　また，高精度なフィードバック制御を要しない高出力ア
クチュエータとしての利用も可能である．
　このようにラバーレス人工筋は，目的に応じて適切に利
用することで，有用なアクチュエータであるといえる．
4.3　等張性収縮特性
　等張性収縮特性は，筋の収縮速度と発生力の関係のこと
で，Hill15）より提案された生体筋の運動モデルにおいて収縮
要素として定義されている．この特性は，Fig. 7の実験シ
ステムにおいて，自然長の状態でラバーレス人工筋を治具
で固定し，圧力と外力を与えた状態で瞬間的に治具を外し
てステップ応答を求めた．Fig. 11は圧力を0.08MPaとした

Fig. 8　 Relationship between pressure and contraction 
ratio when inner pressure is increasing.

Fig. 9　 Relationship between pressure and contraction 
ratio when inner pressure is decreasing

Fig. 10　 Comparison of the relation between pressure and 
contraction ratio of the rubberless artifi cial muscle 
and rubber type McKibben artifi cial muscle
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ときの収縮変位応答である．このように，外力の増加に
よって収縮変位も減少し，350Nで収縮変位が発生しなく
なった．このステップ応答より，人工筋は等速で収縮する
ものと仮定して収縮速度を求めた．外力がない時の収縮速
度を最大収縮速度Vm，収縮変位が発生しない時の最大外力
をFmとし，それぞれの最大値で正規化した時の等張性収縮
特性をFig. 12に示す．図中の破線は人間の生体筋における
等張性収縮特性16）である．この結果から，ラバーレス人工
筋の等張性収縮特性は人間の筋肉とほぼ同じように，双曲
線のような傾向を示していることが分かる．また，圧力を
３条件で行ったが定性的に大きな違いはなく，人間の生体
筋に比べて，速度の増加に対してやや急激に発生力が減少
する傾向があるといえる．このことから，ラバーレス人工
筋は人間の生体筋と同じような等張性収縮特性を有してい
るといえる． 
4.4　等尺性収縮特性
　等尺性収縮は，筋の収縮速度が発生していない状態での
入力と発生力の関係のことである．ここでは，ラバーレス
人工筋の収縮変位量をストッパーで固定し，一定の圧力を
加えたときの力をロードセルで計測した．計測の結果を
Fig.13に示す．この結果から，同じ収縮率では内圧が高い
ほど発生力が大きく，また，収縮率が小さいほど発生力が
大きくなることがわかる．試作したラバーレス人工筋は

0.1MPaと低圧ながら，自然長で最大350Nの力を発揮し，収
縮率35%では11N程度まで低下する．
　次に，人間の生体筋の等尺性収縮特性17）と比較した結果
をFig. 14に示す．ここでLは筋長であり，Ldは筋の自然長
である．F，FmはFig. 12と同様に発生力である．この結果
から，人間の生体筋とラバーレス人工筋のいずれも，筋肉
が自然長のときに最も発生力が大きく，筋肉の収縮に比例
して発生力も減少していくことがわかる．この点において，
ラバーレス人工筋は生体筋と類似した特性を有していると
いえる．一方で，生体筋の発生力は上に凸の形で減少して
いくが，ラバーレス人工筋の発生力は下に凸の形で減少し
ていく傾向があり，この点では人間の生体筋と異なってい
ることがわかった．
　以上のことから，ラバーレス人工筋はMcKibben型ゴム
人工筋と比較して低圧で発生力が大きく，効率のよいアク
チュエータであるといえる．また，生体筋と比較して等張
性収縮特性，等尺性収縮特性ともに概ね一致しているもの
の，等尺性収縮特性については収縮率に対する発生力の減
少傾向が異なるということが明らかになった．
　このことから，ラバーレス人工筋は人間の筋特性と類似

Fig. 11　Step response of the rubberless artifi cial muscle

Fig. 12　 Isotonic contraction of the rubberless artificial 
muscle and human muscle

Fig. 13　 Isometric contraction of the rubberless artificial 
muscle

Fig. 14　 Comparison of isometric contraction characteristics 
of the rubberless artificial muscle and human 
muscle
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したアクチュエータであり，これを用いた機器は人間の動
きと似た動作の実現が期待できる．また，低圧駆動により
モバイル化も期待でき，人と関わり合うメカトロニクス機
器用アクチュエータとして有用であるといえる．

5．結　　　言

　本研究では，ゴムを使わない，ラバーレス人工筋を提案
した．得られた結果を以下にまとめる．
⑴　 提案したラバーレス人工筋の動作原理はMcKibben型
ゴム人工筋と同じであり，ゴムチューブの代わりにア
ルミ蒸着ポリエステルフィルム製のエアバッグを用い
て，ラバーレス化を実現した．

⑵　 スリーブの仕様と目標収縮量を基に，スリーブ長さ，
エアバッグ形状を算出する設計式を導出した． 

⑶　 ラバーレス人工筋はMcKibben型ゴム人工筋に比べ，
収縮率，発生力ともに上回るが，ヒステリシス特性が
顕著になることが分かった．

⑷　 等張性収縮特性，等尺性収縮特性ともに，人間の生体
筋と特性が類似していることが分かった．このことか
ら，ラバーレス人工筋は生体との関わりが想定される
メカトロニクス用アクチュエータとして有用であるこ
とが分かった． 
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近接スイッチを利用した空気圧シリンダの繰返し位置決め＊
（第１報，制動法の提案）

Mohammad Taufi q MUSTAFFA＊＊，大　内　英　俊＊＊＊

Repeated Positioning of a Pneumatic Cylinder Using Proximity Switches
（1st Report: Braking Method）

Mohammad Taufi q MUSTAFFA, Hidetoshi OHUCHI

　Applications requiring accurate position control of cylinders are in increasing use in industry. Pneumatic cylinder 
systems have the potential to fulfi ll this requirement due to their high speed and reliability at a relatively low cost. This 
paper outlines a technique of repeated positioning of a pneumatic cylinder. The system runs with a sequential on-off  action 
of air valves as its basic control algorithm. To acquire accurate positioning at the time of each operation, three proximity 
switches are installed for one desired stop position to detect the slider passing as well as its velocity. In this scheme, less 
deviation of the stop position can be obtained by braking within a certain range of velocity which can aff ect the positioning 
performance. It is experimentally suggested that there is an optimal velocity for starting to apply the braking. The results 
are analyzed by simulation to validate that the existence of an optimal velocity is strongly related to the frictional 
fl uctuation and the braking characteristics. Finally, experiments of repeated positioning are conducted to show the 
eff ectiveness of the proposed braking method.
Key Words：Pneumatic system, Rodless cylinder, Repeated positioning, Braking, Proximity switch

研究論文

1．緒　　　言

　空気圧シリンダは簡便かつ低価格な搬送法として広く利
用されている．一般的には両端点間の搬送用として使用さ
れ，クッションを利用して制動されることが多い．このよ
うな単純な駆動法に加えて中間位置での停止を実現するた
め，指定した位置で制動をかけて停止させる手法がすでに
提案されている．例えば，目標点の手前からピストンを微
速で送って空気圧による制動によって停止させる方法1)，
機械的なブレーキを空気圧で作動させる方法2)などがある．
いずれもオープンループ制御を基本として，停止精度は
0.4～１㎜を実現している．著者らは，空気圧アクチュエー
タの簡便さを保ったこのような手法は，製造現場における
簡便な位置決め法として有効であろうと考えている．
　フィードバック制御を行う場合は，空気の圧縮性，シリ
ンダ摺動部の摩擦3)-5)の影響などの問題を解決する必要が
ある．低摩擦シリンダ6)，サーボ弁の利用など機器の選択
と開発，および適応制御7)，外乱オブザーバー 8)，ニュー

ラルネットワーク9)など制御法の適用の研究が以前から進
められているが広く普及するには至っていない．また，精
度を追及すると駆動システム10),11)は複雑かつ高価になり，
利用は特殊な分野に限られてくる．
　そこで本研究では自動化ラインにおける使用を想定し，
ストローク中間の指定された位置に繰返して停止させる場
合における簡便な位置決め手法を提案する．基本方針は空
気圧による急制動によって停止位置のばらつきを小さくす
るものである．空気圧シリンダのピストン位置検出に利用
される近接スイッチを活用することとし，目標停止位置の
手前に設置した近接スイッチでピストンの通過だけでなく
速度も検出し，タイミングを計って弁を操作する．近接ス
イッチを増設し，マイクロコンピュータを使用するが，シ
リンダやバルブは一般仕様のものを使用し，追加機器は最
小限にとどめる．
　ここで提案する制動法は，ある最適な速度から急制動を
開始すると停止位置のばらつきが最小となるという実験結
果をもとに考えられたものであり，これが一般的に他のシ
リンダについても適用できることを数値シミュレーション
によって示す．
　本手法は基本的には比較的小質量の同種の物品の同一位
置への繰返し位置決めとしての利用に限られるが，製造現
場で使用されている空気圧搬送機器が，特別な機材を使用
することなく指定する中間位置で簡単に停止できれば，空

　　＊平成23年6月17日　原稿受付
　＊＊山梨大学大学院医学工学総合教育部
（E-mail：ohuchi@yamanashi.ac.jp）
＊＊＊山梨大学大学院医学工学総合研究部
（所在地　〒400-8511 山梨県甲府市武田4－3－11）
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気圧シリンダの用途はさらに広がると期待される．

2．主 な 記 号

A ：受圧面積　　　　　［㎡］
B ：粘性抵抗係数　　　［Ns/m］
cv ：等積比熱　　　　　［J/（㎏・K）］
F（y4） ：摩擦力　　　　　　［N］
G ：質量流量　　　　　［㎏/s］
h ：熱伝達率　　　　　［W/（㎡・K）］
M ：スライダ質量　　　［㎏］
p ：圧力　　　　　　　［Pa］
Q ：熱流量　　　　　　［W］
R ：ガス定数　　　　　［J/（㎏・K）］
s ：絞りの有効断面積　［㎡］
Sh ：伝熱面積　　　　　［㎡］
T ：温度　　　　　　　［K］
V ：室内容積　　　　　［㎥］
y ：スライダ変位　　　［m］
κ ：比熱比　　　　　　［―］
ρ ：密度　　　　　　　［㎏/㎥］

3．実 験 装 置

　実験に使用した装置をFig.1に示す．空気圧シリンダは，
メカニカルジョイント式ロッドレスシリンダでストローク
は2000㎜，ボア径25㎜で，水平に設置されている．ピスト
ン停止時の両シリンダ室の圧力バランスを保つためには対
称シリンダの方がよい．また，本方式においてはフィード
バック用の位置センサは必要ないので，ストロークについ
ての制約がない． 
　シリンダには近接スイッチ取付け用のレールが装着され
ていることが多く，ここでも近接スイッチ（SW）を活用
する．ピストン（スライダ）の通過を検出するとともに，

通過速度（通過時間）を計測する．SW0は原点復帰確認用
である．他のSWの役割については4.で述べる． 
　両シリンダ室の圧力を独立に制御するので切換弁は２個
必要で，実験のやり易さから３位置５ポート弁（パイロッ
ト式クローズドセンタ）を使用している．スタート時には
弁Ⅰは供給，Ⅱは排気とし，速度調整は行っていない．次
にⅡのみ閉じて弱い制動力を発生させて減速し，最終的に
Ⅱを供給として強い制動力を発生させて減速停止させる．
この間，Ⅰは供給のままであり，停止時には両室とも供給
側に接続されている．戻り行程では固定絞りによって速度
を調整している． 
　マイクロコンピュータは，スライダの通過と速度を検出
し，弁操作のためのタイマーT1，T2を設定するために使
用するもので，入出力８ビットずつあれば十分である．通
過時間は，センサのオン時間をマイコンでカウントして求
める．１カウントあたりの時間幅は7.5μsであった．実験
で用いたSWの感応幅は4.0～ 5.5㎜と個体差があったので事
前に実測して使用した．ポテンショメータは停止位置の測
定のみに使用しており，制御には使用していない．供給圧
力は250kPa（G）とした．比較的低圧であるが十分なスライ
ダ速度が得られている．負荷は慣性負荷を想定している．
慣性負荷が大きい場合には制動距離が長くなるため，二段
階制動開始前に強い制動をかけてスライダ速度を減速して
おくなどの対策が必要となり，制御法としての簡便さを失
う．本研究では最終的には質量約５㎏，負荷率約0.2までを
想定しているが，今回の実験では二段階制動法の提案を主
眼として質量約0.5㎏の軽負荷による結果を示す．なお，空
気圧部品はすべて標準品であるが，本実験に対してはいず
れも十分な性能を有している．

4．二段階制動法の提案

　スライダを急制動によって停止させれば制動距離が短く
なり，停止位置のばらつきも減少させることができる．
　まず予備実験として，スライダを原点から前進させ，あ

    110

Fig. 1　Experimental circuit Fig. 2　Deviation of the stop position
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る位置から急制動によって繰返し停止させた結果をFig. 2
に示す．約20回の繰返し停止実験を異なる日に計３回行っ
た結果である．制動開始速度は約700～ 800㎜/sである．停
止位置は徐々にシフトし，実験日によっても数㎜の差があ
り，これでは実用にはならない．この主原因は摩擦力の変
化と推察され，空気圧シリンダ系の特性における最大の不
確定要素であろう．しかし，１回の運転ごとの停止位置の
差は0.2～ 0.6㎜程度であるので，これを精度の目安として，
シフト量を補正することも含め，停止精度の改善を図って
いく．
　次に，急制動開始速度を変えて停止させる実験を行った．
その結果をFig. 3に示す．10回程度のならし運転のあと，あ
る速度からの停止実験をそれぞれ20回行い，最も遠く離れ
た２点の距離をそのばらつきの幅としてひとつのプロット
として示している．これより，停止位置のばらつきを最小
とする最適な制動開始速度（以下単に最適速度）があるこ
とがわかる．
　以上の予備実験により，Fig. 1の装置においてSW1，
SW2，SW3を図に示す順に設置し，Fig. 4に示すような手
順で制動することを提案する．
１） スライダがSW1を通過するときの通過時間を計測して
SW2通過時に最適速度となるようタイマーT1を設定

し，弁を操作して弱い制動力で減速させる．
２） スライダがSW2を通過するときの通過時間を計測して
目標停止位置に停止するようタイマーT2を設定し，
弁を操作して急制動をかける．

３） SW3の感応幅の端部を目標停止位置に合わせておき，
停止位置が行き過ぎたか否かを判定して次回の運転時
に使用するT2を微調整しておく．

　したがって，SW1～ 3は次の位置に設置する．まず，
SW3の感応幅の端（本実験では前進側端）を目標停止位置
に，SW2はSW3の手前で最適速度から急制動で停止できる
距離に，SW1は緩制動でSW2において最適速度まで減速で
きる距離に設置する．また，通過速度が想定より速くなる
こともあるので，SW1，2間の距離は10㎜程度，SW2，3間
については，2㎜程度長めに設定しておく．本実験におけ
るSW1，2，3の位置はそれぞれ750，1220，1260㎜である．
　急制動とは一般的には何らかの信号を得て直ちに強い制
動をかけるという意味だが，ここでは直ちにではなくタイ
ミングを計ってから強い制動をかけるという意味として用
いる．したがって，強い制動を急制動，弱い制動を緩制動
とし，急制動と緩制動を順に作用させる上述の方法を二段
階制動法と呼ぶことにする．
　なお，タイマーの設定は，例えばT1については，T1= 
a1Δt1 + b1 +Δc1のような一次式で計算している．ここで，
Δt1は通過時間，a1，b1は定係数，Δc1は次回運転時のため
の補正項で，これによって簡単な学習機能を持たせている．
具体的な学習方法は次のような簡単なものである．T1につ
いてはSW2の通過速度が設定（最適速度）より速いか遅い
かによりΔc1を増減する．T2については停止位置が目標位
置（SW3の感応幅端）を行き過ぎたか否かでΔc2を増減す
る．したがって，理想的な挙動は目標位置を毎回前後して
停止することである．Fig. 4におけるT1，T1’とT2，T2’は
速度毎にタイマーの長さが異なることを表している．

5．シミュレーションによる検討

　二段階制動法を提案する根拠のひとつは，制動開始のた
めの最適速度が存在することである．実験的には他のシリ
ンダ（ストローク300㎜，径16㎜，および同1000㎜，40㎜の
マグネット式ロッドレスシリンダ）でも存在することを確
認しているが，一般的に最適速度が存在するのか，どのよ
うな条件のときに存在するのかなどは不明である．摺動部
の摩擦の影響がシリンダの動作に大きな影響を与えること
はすでに多くの研究で報告されており，ここでもFig. 2に
示す実験結果より，摩擦力の変動が大きな要因になってい
ると推察できる．そこで，数値シミュレーションを行い，
摩擦特性の変動の影響を明らかにしたい．
5.1　シミュレーションモデル
　シリンダ室内の圧力変化と温度変化の式は，次式で示さ
れる12)．紙面の制約のため，ValveⅠ側に接続された方（添

Fig. 3　Optimal velocity for starting strong braking

Fig. 4　Sequence of two-stage braking method



日本フルードパワーシステム学会論文集

― 20 ―第43巻　第４号 2012年７月（平成24年）

 112

字１）について示す．

　　
dt
dy
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dt
dT

T
p

G
V
RT

dt

dp
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1
1

1

11
+－+=  ⑴

　　 ⑵
Q1は外気温をTaとして
　　Q1 = hSh1 （Ta－T1） ⑶
運動方程式は，FをFig. 5  に示すy4の関数として，

　　 ⑷

上流圧をpu，下流圧をpd，上流温度をTuとして， 
z = pd/pu とおくと，　0.528  ≤  z  ≤  １   のとき

　　 ⑸

０  ≤  z   <  0.528　のとき

　　 ⑹

　摩擦特性の評価は大きな課題であり，様々なモデルが提
案されている．本装置においては，ピストン・シリンダ間
のほかに，スライダの摺動部，メタルシール部があり，摩
擦特性を正確に記述するのは困難であるので，実測によっ
て特性の概略を調べることにした．シリンダに圧力を与え
てスライダ速度を一定に保ち，このときの速度と駆動力
（圧力差とピストン面積の積）の関係を求めた．Fig. 5に得
られた結果を示す．最大静止摩擦力だけはスライダが動き
始めたときの値である．粘性摩擦係数は速度全域で一定値
とは見なせないため，制動を作動させる領域である1.5m/s
以下の範囲でB=10Ns/mと近似した．
　Fig. 6は静止しているピストン両側の圧力差を徐々に増
やし，動き始めたときのFSの値を測定時間間隔を変えて繰
返し求めたものである．時間の経過により摺動部の潤滑状
態が大きく変わるものと考えられる．
　これらの結果から，Fig. 7のような簡単な摩擦のモデル
を使用し，標準的な値として，FS=37N，FC=18Nとした．
減速時には速度ゼロ付近の摩擦力はFig. 5またはFig. 7のよ
うには増えないという研究3),4)もあるが，本研究において
は摩擦特性は不確定要素として扱い，減速時も速度ゼロ付
近で摩擦力が増えるものとし，静止摩擦の最大値FS，動摩
擦力FCを標準値から変化させることで摩擦力を変動させた．
　以上の準備のもとに，４次のルンゲ-クッタ法によりシ
リンダ内の圧力を求めた．シミュレーション結果の一例を
圧力の実測結果とともにFig. 8に示す．他のパラメータの
数値は，y4 c=0.2m/s，A=490.9㎟，y10=0.12m，Ta=293K，
h=50W/（㎡・K），M=0.52㎏などである． 
5.2　制動開始最適速度
　ここでのシミュレーションの目的は，摩擦特性の変動と

1
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Fig. 5　Friction force

Fig. 7　Static and dynamic friction model

Fig. 8　Air pressure changes in chambers 

Fig. 6　 Static forces in different time intervals and 
measured methods
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制動開始速度が，停止位置のばらつきにどのように影響す
るかを明らかにすることである．開ループの位置決め法を
採用しているので各パラメータの誤差が集積され，停止位
置を正確に予測するのは困難である．そこで，標準的な条
件で求めた停止位置を基準として，摩擦力を変化させて得
た停止位置との差をばらつきとした．
　関係するパラメータのうち特に不確定性の強いFig. 7のFS，
FCを変化させ，Bの変動の影響はFCを変化させた場合に含
まれるとして扱った．また，これらは前進開始から停止に
至る１回の運転中に変動すると考えられるが，シミュレー
ションでは運転中は一定値とした．
　FCの変動はFig. 5と同様の実験により３％程度と見積
もった．そこでFCを先に標準値として求めた値の99，98，
97％としてそれぞれ停止位置を求め，基準停止位置との差
を求めた．その結果をFig. 9中の⒜に示す．制動開始速度
が速いと制動距離が長くなって摩擦力の変動の影響を多く
受け，ばらつきも大きくなる．
　次に，FSを変動させてみる．静止摩擦力（静止直前の摩
擦力）の変動の影響を強く受けることは当然予測でき，し
かもFSはFig. 6に示すように変動幅が大きい．これより，減
速時のFSの値を標準値の80，70，50％と設定して求めた停
止位置のばらつきをFig. 9中の⒝に示す．この場合は制動
開始速度が遅くなると，Fig. 3の実験結果と同様停止位置
のばらつきは大きくなった．Fig. 9の⒜と⒝の結果を合わ
せると，制動開始速度に最適値が存在することになる．し
かし，速い速度から制動を開始しても停止直前には低速度
領域を通過するので，摩擦力の変動だけではFig. 9 ⒝の結
果の説明はできない．
5.3　制動効果の遅れ
　低速域でのばらつきの増大の要因を調べるため，空気圧
による制動力の大きさに着目した．シミュレーションにお
いて制動開始速度を種々に変え，制動中のA（p2-p1）の大き
さを調べたものをFig. 10に示す．制動方向（Fig. 1において
左方向）の力を正としている．約１秒経過後の急激に値が
変化しているところが制動開始時点で，Slider stopと記し

た実線の箇所でスライダが停止することを意味している．
今回のシミュレーションの条件では摩擦による制動力が大
きく，停止するまで空気圧による力は負の値であるが，停
止させるために弁操作を行った結果であるので，この力A

（p2-p1）を引き続き制動力と呼ぶことにする．Fig. 10におけ
る制動開始後の制動力の変化分を改めてFig. 11に示す．800
㎜ /sで制動を開始した場合は停止直前に10Nを超える力と
なっているが，300㎜ /sで制動を開始した場合には6N程度
である．したがって，制動開始速度が遅いと制動力が十分
大きくなる前に停止するため，FSの変動の影響を強く受け
るものと考えられる．
　そこで，制動開始後のA（p2-p1）の値を強制的に一定値５
Nに固定してシミュレーションを行ったところ，Fig. 9の⒞
に示すように，ばらつきは制動開始速度には依存しなく
なった．以上の検討により，Fig. 3のように停止位置のば
らつきを最小とする制動開始速度が存在する理由は，摩擦
力の変動と空気圧による制動効果の遅れであり，本手法に
おいてはシリンダの種類によらず一般的に存在することが
わかった．なお，最適な制動開始速度をシミュレーション
によって知るには摩擦特性の変動状況を把握しておく必要
がある．

Fig. 9　 Deviation width of stop position under fl uctuated 
friction force conditions （simulation）

Fig. 10　Force in opposite direction, A（p2-p1）（simulation）

Fig. 11　 Forces required to stop slider strong braking applied 
（simulation）
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6．繰返し位置決め実験

　スライダをある位置から単に制動するとFig. 2のように
停止位置がばらつく場合に対して，本研究で提案する二段
階制動法を適用し，停止位置精度がどの程度改善されるか
を実験で示す．簡単な予備実験として４．で示したT1，T2
に含まれる係数などを決めておく．さらに，SW3の感応幅
の端を停止目標位置として停止位置が目標位置より手前か
先かだけを判定し，次回運転時に，T2を調整しておく．今

回の実験における調整量は，T1についてはΔc1=225μs，
T2についてはΔc2=75μsとしている．
　実験開始後１回目の運転から約50回の繰返し位置決めの
結果をFig. 12に示す．停止目標は，原点から1,260㎜の位置
である．目標位置に向かってT1，T2の調整を続けて目標
位置付近に到達する．以後は，±0.4㎜の範囲に収まってい
る．ばらつきの幅0.8㎜は，Fig. 3のばらつきに対応しており，
二段階制動により最小の幅を維持していることがわかる．
　Fig. 13にスライダ位置の時間応答を，Fig. 14に位置と速
度の関係を示す．ただし，本実験装置には，ストローク全
域にわたる位置センサが装備されていないため，時間的に
連続的な測定はできていない．代わりに，Fig. 12のような
繰返し位置決め実験を継続しながら，測定用に用意した
SWの位置を運転毎に移動させて通過時間と速度を実測し，
それらの結果をひとつのグラフ上に表わした．いずれも１
回毎の応答ではないが，シミュレーションによる予測値に
近い結果が得られている．
　本方式の性質上，発進直後の停止はできない．一方，終
端近傍ではスタイダ前方のシリンダ室容積が小さくなって
制動力が増すので，ばらつきが小さくなることが期待でき
る．実際，1,700㎜付近に停止させると，ばらつきの幅は±
0.2㎜程度に改善される．ただし，両シリンダ室の圧力バラ
ンスが悪くなり，スライダは一旦停止後に逆進することが
ある1)．これらの現象には積載質量の大きさも関係してお
り，目標位置の設定範囲なども含め，今後検討したい．

7．結　　　論

　近接スイッチを利用した空気圧シリンダの繰返し位置決
めにおける制動法について考察を行い，簡便さを主眼とし
た二段階制動法を提案した．
１） 停止位置のばらつきの主原因は摩擦特性の不確定性に
あると考え，摩擦力を変動させたシミュレーションを
行い，ばらつきの幅を推定した．

２） 本制動法を提案する根拠となる制動開始速度の最適値
が，摩擦特性の変動と空気圧制動の遅れのために存在
することをシミュレーションで示した．　　

３） 繰返し位置決め実験を行い，実用となり得る精度が維
持できることを示した．

４） 積載負荷の影響，停止位置の範囲設定などについては
今後の課題としたい．

　本研究を行うにあたり，SMC㈱殿より研究助成を賜った．
ここに記して関係者に深謝する．
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