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論文・解説

湿式ペーパー摩擦材の動摩擦係数推定モデルの開発
Development of a Model for Estimating the Coe�cient of  
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要　約
　自動変速機（以下，AT）を搭載した車両のドライバビリティ向上のため，湿式多板クラッチ（以下，クラッ
チ）の高精度制御が求められている。実現には荷重・速度・摩擦面温度依存性をもつ，クラッチの摩擦係数（以
下，μ）を正確に推定する必要がある。しかし，逐次発生する摩擦熱によって変化する摩擦面温度の考慮は困
難である。そこで，クラッチの摩擦現象が流体摩擦と境界摩擦で構成されると考え，物理モデルを構築するこ
とで各種依存性を考慮可能な高精度 μ 推定を実現した。モデル構築のため，従来，外乱の影響により実測が困
難であった AT実装環境下でのクラッチ摩擦特性を，AT内部の運動方程式に基づいた計測手法を構築すること
で明らかにした。次に，取得したクラッチ摩擦特性を基に，流体摩擦は 3D-CFD，境界摩擦は分子吸着膜のせ
ん断応力の実験式，摩擦面温度変化は熱等価回路でモデル化し，これらを連成することで物理モデルを構築し
た。モデル連成は，各モデルの共通因子である摩擦対の面間距離 hをタイムステップごとに計算し，計算結果
を各モデルへ入力することで実現している。本稿ではこれら取り組みについて報告する。

Abstract
To improve the drivability of vehicles equipped with an automatic transmission (hereafter referred to AT), high-

precision control of multiple wet clutch (hereafter referred to clutch) is required, which requires accurate 

estimation of friction coe�cient, μ (hereafter referred to μ) of the clutch. However, it is di�cult to estimate the μ 

of a clutch because it is dependent on load, speed, and friction surface temperature, and changes sequentially 

with each operating condition. For this reason, estimation needs to be done based on its mechanism. Therefore, 

considering that the friction phenomenon of the clutch consists of fluid friction and boundary friction, we 

realized a highly accurate μ estimation that can take various dependencies into account by constructing a 

physical model. Specifically, fluid friction is modeled by 3D-CFD, boundary friction is modeled by the 

experimental equation for shear stress in adsorbed films, and friction surface temperature change is modeled by 

a thermal equivalent circuit, and these are coupled with the model starting from the calculation of the interplane 

distance, h of the friction partner. Also, the equations of motion inside the AT enabled us to measure the clutch 

friction characteristics under the AT mounting environment where actual measurements had been di�cult due 

to the influence of external disturbances, and we confirmed the validity of the model through comparison with 

the measured results. This paper reports on that e�ort.

Key words：Power transmission, Automatic transmission, Clutch system, Lubricating oil, Computational 

fluid dynamics, Modeling, Measurement, Friction, Powertrain oscillation, Tribology
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1. はじめに

　自動車の ATに内蔵されるクラッチは，伝達するトル

クを調整する機能をもち，その制御によって発進，変速
及び駆動源からのショックを駆動輪への伝達抑制を実現
している。特に，昨今はモーターを動力源とする EVや
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HEVが増加しており，モーター走行はエンジン走行以上
に滑らかであることから，クラッチによるショック抑制
機能も従来以上に高い性能が求められる。
　これら機能の高性能化には，クラッチ伝達トルクの制
御性向上が必要である。クラッチ伝達トルクの制御は，
クラッチ押し付け力を AT内の油圧機構を用いてコント
ロールし，実現している。この押し付け力は所望の要求
から決まるクラッチ摩擦力をクラッチの μ で除算するこ
とで導出しており，高精度な制御の実現には，正確なク
ラッチの μ を計算に使用する必要がある。

Metal plate 

(Driven plate) 

Drum Drive plate 

Hub 

Friction facing 

Fig. 1　Multiple Wet Clutch

　クラッチは Fig. 1に示すように，複数の湿式ペーパー
摩擦材（以下，摩擦材）（1）を張り付けたドライブプレー
トと，金属製のプレート（以下，ドリブンプレート）を
潤滑油中で摩擦させることで，トルクを伝達している。
そのため，クラッチの μ は摩擦材の μ によって決まる。
この摩擦材の μ は，特に荷重・滑り速度（以下，速
度）・摩擦面温度によってその値が変化することが知られ
ている（1,2）。通常，クラッチの制御に用いる μ は，自動
車規格（JASO-M349）の台形波試験の結果から導出す
る。台形波試験では設定荷重ごとの速度に対する μ 特性
を計測するため，計測した μ の荷重・速度依存性は考慮
できるが，温度依存性の考慮は困難である。試験結果の
一例を Fig. 2に示す。μ の計測値である破線に着目する
と，0～1秒では一点鎖線で示した速度の増加に伴い μ が
変化する速度依存性と，1～2秒の速度の変化に依らない 

μ の変化が見られる。そのため，μ の荷重・速度依存の
みに着目したモデル化では，実特性と誤差が生じる。今
回，この速度変化に依らない μ の変化は，摩擦面温度依
存性に起因すると考える。これは，速度一定であっても
スリップによって発生する摩擦熱により，摩擦面温度が
変化するとの考えによる。
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Fig. 2　Current State of μ Model

　そこで本報告では，逐次変化する摩擦材の μ を高精度
に推定可能とするモデルの構築を目的とし，μ の摩擦面
温度依存性を考慮可能な物理モデルを構築する。その取
り組みとして，2章ではAT実装環境下での摩擦材の μ の
荷重・速度・摩擦面温度依存性について，3章ではモデ
ル構築について報告する。

2. AT実装環境下における摩擦材の動摩擦特性

2.1　実験環境
　AT実装環境下における，摩擦材の動摩擦特性計測に用
いた実験環境の概略図を Fig. 3に示す。計測には，マツ
ダ製 FF6速 ATを使用し，実車代替ベンチへ搭載するこ
とで図に示す実験環境を構築する。計測対象としたク
ラッチの構成は，ドライブプレート 3枚，ドリブンプ
レート 4枚である。また，ドリブンプレートにはサーミ
スターを取り付け，得られた温度を摩擦面温度とする。

Motor 1 
(Drive) 

Motor 3 
(Driven) 

Motor 2 
(Driven) 

AT unit 

Torque meter 
& Speed meter 

Differential gear 

Oil 
temperature 

controller 

Fig. 3　Experiment Environment

2.2　AT実装環境下における動摩擦特性の計測手法開発
　AT実装環境下における，動摩擦特性の荷重・速度・摩
擦面温度依存性を明らかにするため，台形波試験を参考
にする。実施する計測条件は，計測中荷重を一定とし，
クラッチの速度は Fig. 4に示す試験パターンとする。こ
の計測条件は，摩擦面温度の計測を同時に行った場合，
加速領域では速度変化による μ 変化が，保持領域では摩
擦面温度の上昇による μ 変化が顕著となるため，複合的
な μ の各種依存性の切り分けが可能となる。

 

 

0 

Clutch 
relative 
speed 
[rpm] 

5rpm 

Retain 
1sec 

Retain 
1sec 

Time[s] Accelerate 
1sec 

Max relative speed 

Fig. 4　Test Pattern

　SAE No.2試験機を始めとした一般的なクラッチ単体で
の摩擦特性試験機は，クラッチと計測用モーターが直結
されており，直接的にクラッチ伝達トルク Tclと速度 Vを
計測することが可能である。しかし，Fig. 5に示すよう
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に，AT実装環境下では，計測用モーターとクラッチと
は，遊星歯車やトルクコンバーター，油圧ポンプ等のさ
まざまな機械要素（青枠部）を介して接続されている。
そのため，摩擦特性計測時には，各要素の慣性トルクや
定常トルクがロストルクとなる。
　ATの基本方程式は式（1）に示すとおり，AT入出力トル
ク Tin，Toutとロストルク Lが 1本の式で記述されるため，
クラッチ伝達トルクとロストルクの切り分けは困難であ
り，従来の計測ではロストルクの原因となる機械要素を
物理的に取り除く他なかった。
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Fig. 5　Image Diagram of AT Internal Structure

I
d
dt

T L j TAT in in AT out     （1）

　ここで，IATは AT全体のイナーシャ［kgm2］，ω inは AT

入力回転数［rad/s］，jATは AT全体のギア比［－］であ
る。
　この機械要素を物理的に取り除いた計測では，クラッ
チの周辺環境が実際の AT実装状態から変化してしまう
ため，機械要素を取り除くことなく，クラッチ摩擦特性
計測を実現する手法が必要である。手法構築にあたり，
僅かでもクラッチに速度が生じている場合，AT内の運動
方程式が式（2），（3）の 2本となることに着目する。この
場合，AT入出力トルク Tin，ToutごとにAT入出力とクラッ
チ間の定常トルク Lin，Lout及び慣性トルクが足し算の関
係となり，以下の手法にてロストルクを補正できる。

T I
d
dt

L j Tin in in in in cl    （2）

T j T I
d
dt

Lout out cl out out out    （3）

　ここで，Iin，IoutはAT入出力とクラッチ間のイナーシャ
［kgm2］，ωoutは AT出力回転数［rad/s］，jinと joutは AT

入出力とクラッチとのギア比［－］，Tclはクラッチ伝達
トルク［Nm］である。
　補正対象であるロストルクのみを計測するため，ク
ラッチ完全開放状態にて，摩擦特性計測と同パターンの
計測を行う。この計測では，Tclをほぼ 0と考えられるた
め，AT内の機械要素を取り除くことなく，ロストルク Tin
を取得可能となる。ロストルク計測時の AT入力側の運
動方程式は式（2）より，式（4）となる。

  T I
d
dt

Lin in in in  （4）

　また，本計測は ATの計測法として一般的ではない AT

入出力モーターの同時速度制御を用いることで，クラッ
チの開放・締結の状態によらず，計測モーターとクラッ
チの速度との関係を AT内のギア比のみで決まるように
する。これにより，Fig. 4の試験パターンをクラッチ伝
達トルクに依らず実現できる。
　式（2）と式（4）の差を取り，ギア比を考慮することで，
AT実装環境下における Tclを取得できる。AT出力側につ
いても同様の考えを適用することで，式（5）を得る。

T
j

T T
j

T Tcl
in

in in
out

out out       1 1
 （5）

　また，Tclにクラッチの有効半径 r，荷重 N，ドライブ
プレート枚数 d，ドライブプレート 1枚当たりのスリッ
プ面数：2を考慮することで，AT実装環境下におけるク
ラッチの μ を導出できる。

 
T
drN
cl

2
 （6）

2.3　計測手法の妥当性確認
　クラッチ締結状態での Tin計測結果，ロストルク Tin  の
計測結果及び推定した AT実装環境下におけるクラッチ
伝達トルク Tclの一例を Fig. 6に示す。ロストルク Tin  に
着目すると，クラッチの角加速度が 0である 0～1秒，
2～3秒の区間では，ロストルクの定常成分 Lが現れてい
る。また，定常トルクの大きさが区間ごとに異なってい
ることから，Lの速度依存も計測できている。
　角加速度をもつ 1～2秒の区間では，他区間よりも Tin
が大きくなっており，式（4）から慣性トルクが表れてい
ることが分かる。
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Fig. 6　AT Input Torque and Loss Torque

　AT入出力それぞれから推定したクラッチ伝達トルクを
比較した結果の一例を Fig. 7に示す。AT入力側から補正
した結果（実線）と AT出力側から補正した結果（破線）
の誤差は 3.3％以下と十分小さく，対象とするクラッチ
伝達トルクを，異なるトルク経路から計測，補正した結
果が良く一致している。これは，式（5）を満たしており，
本計測手法の妥当性を確認できた。
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Fig. 7　Comparing Correction Values between AT Input 
and AT Output

2.4　AT実装環境下における動摩擦特性の計測
　AT実装環境下における動摩擦特性を広い条件にて明ら
かにすることを目的とし，自動車に搭載された際のAT実
使用領域を参考にして，計測条件の設定を行う。計測条
件を Table 1に示す。
　計測したクラッチ伝達トルク Tclから式（6）を用いて μ
を導出し，その荷重・速度・摩擦面温度との関係につい
て整理した（Fig. 8）。これにより，従来困難であった AT

実装環境下における，摩擦材の μ の荷重・速度・摩擦面
温度依存性を明らかにした。

Table 1　Measurement Conditions

Load [kN] : 0.1, 0.3, 0.5, 1.0, 1.4
Oil temperature [°C] : 40, 80
Max relative speed [rpm] : 100, 500
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Fig. 8　Experimental Result of μ

3. μ 推定モデルの構築

3.1　μ 推定モデルの構築方針
　2章にて得た AT実装環境下での，μ の荷重・速度・摩
擦面温度依存性を考慮可能な μ 推定モデルの構築を行う。
モデルの構築にあたり，摩擦材の摩擦現象について，そ
の全体像を整理し，概念図を作成する。概念図を Fig. 9

に示す。

Driven plate 

Friction facing 

h 

Load 

Oil 

Fluid Force Friction facing Force 

Boundary 
Friction 

Fluid Friction 

Ar 

Fig. 9　Conceptual Diagram of Friction Facing Surface

　作成した概念図より，摩擦力はスリップ面の潤滑油に
起因する流体摩擦力と，摩擦材とドリブンプレートとの
接触に起因する境界摩擦力の足し合わせであると考える。
流体摩擦のせん断応力 sl，境界摩擦のせん断応力 τ，見か
けの接触面積 A，粗さ突起によるミクロスケールでの接
触面積である真実接触面積 Arを用いて，摩擦材の摩擦力
Fは式（7）となる。

F A A s Ar l r      （7）

　式（7）より，μ 推定モデルの構築には流体摩擦力，境界
摩擦力それぞれのモデルを構築し，適切に連成させる必
要がある。そこで，流体・境界摩擦力共通の制御因子で
ある摩擦対の面間距離 hを連成の起点とする。具体的に
は，押し付け荷重と，流体・摩擦材それぞれの反力との
力のつり合いから，押し付け荷重に対応する hを導出す
る。導出した hを用いて，流体・境界摩擦力をそれぞれ
計算することで，μ の荷重依存性を考慮可能とする。
　また，μ の摩擦面温度依存性を考慮するため，摩擦熱
によるスリップ面周辺の温度変化をモデル内にて再現す
る必要がある。そこで AT実装環境下の熱等価回路を構
築し，摩擦力とクラッチの速度から計算した発熱量を入
力として，摩擦面温度の計算を行う。計算した摩擦面温
度をhの計算と摩擦力の計算へフィードバック（F/B）さ
せることで，摩擦状態により逐次変化する摩擦面の温度
を考慮可能とする。
　以上の考え方にて構築した摩擦力計算ブロックを，Fig. 

10に示す。図中の各構成要素の詳細な計算方法と，その
統合方法について，以降で説明する。
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Fig. 10　Block Diagram of μ Model

　ここで，μ の速度，摩擦面温度依存性の再現にあたり，
式（6）中の流体せん断応力 slが式（7）に示すニュートンの
粘性法則に則ると仮定する。すると，slは速度依存性を
もち，かつ粘度 η は温度依存性をもつ。また，見かけの
接触面積 Aが真実接触面積 Arよりも十分に大きい（3）こ
とから，摩擦材の摩擦現象における流体摩擦力の寄与率
が大きく，μ の速度，摩擦面温度依存性を説明できる可
能性がある。そこで，寄与率が大きいと考えられる流体
摩擦力について，摩擦材の形状を考慮可能な 3D-CFDで
のモデル構築と，解析を実施し，μ の荷重・速度・摩擦
面温度依存性を考慮可能な μ 推定モデルの構築を試みる。

s
V
h

l 


 （8）

3.2　流体摩擦力モデルの構築
　摩擦材の形状を考慮した流体摩擦力を計算可能とするた
め，3D-CFDモデルを構築する。モデル構築にあたり，面
間距離 hの導出が必要である。そこで Fig. 9より，スリッ
プ面では摩擦対それぞれの表面粗さの間に油膜が形成され
ると考え，表面粗さの中央値から hを導出する。そこで，
摩擦材とドリブンプレートの表面粗さと圧縮特性の計測を
行う。表面粗さの計測結果を Fig. 11に示す。計測結果よ
り，クラッチへ印加する荷重が小さい場合は，摩擦材とド
リブンプレートの表面粗さの中央値の和より，hは 24.2

μm（23.8μm＋0.4μm）とし，荷重が高い場合は，表面
粗さと圧縮特性から計算した値：20.0μmとなる。
　導出した hとドライブプレートの形状から構築した
3D-CFD モ デ ル を Fig. 12に 示 す。CFD ツ ー ル は
Simcenter STAR-CCM+*を用いる。Fig. 12のコンター図
はシミュレーション領域における潤滑油の体積分率であ
る。解析条件は，h：20μm，潤滑油温：80℃，クラッチ
差回転：500rpmである。なお，モデルの解法，メッ
シュ条件等については文献（4）に示す。
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Fig. 12　CFD Model

　今回モデル化対象としたクラッチは，2枚の摩擦材の
ペアが線対称に配置されており，そのペアが等間隔でリ
ング状のプレートに貼り付けられたものである。そこで
摩擦材のペア 1対とその周辺のみをモデル化対象とし，
周期境界条件を設定することで，ドライブプレート全体
を表現する。また，クラッチ内周側の境界条件はクラッ
チ面間へ潤滑油を供給する流量境界と，大気開放を想定
した 0Paの圧力境界を並列に配置する。外周側は大気開
放を想定した 0Paの圧力境界を配置する。
　構築したモデルの解析結果より，流体摩擦力は速度，
温度依存性をもつこと，hによる変化から荷重依存性を
もつことを確認した。解析結果を Fig. 13に示す。Fig. 13

はクラッチ伝達トルクとの比較のため，流体摩擦力をト
ルクに変換して示す。
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　また，流体摩擦力にて μ の各種依存性を説明できるか
検証するため，2章での計測結果における流体摩擦力の
寄与率を導出し，Fig. 14に示す。その結果，今回の計測
範囲においては流体摩擦力の寄与率は最大でも 6％程度
と非常に小さく，μ の各種依存性を流体摩擦力のみで説
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明できない。
　この結果より，摩擦材の摩擦現象では境界摩擦の寄与
が支配的である。つまり，高精度な μ 推定の実現には，
境界摩擦力の荷重・速度・摩擦面温度依存性のモデル構
築が必要である。

0%
2%
4%
6%
8%

0.0 0.5 1.0 1.5

C
o

nt
rib

ut
io

n 
of

 f
lu

id
 f

ric
tio

n 
[-

] 

Load [kN] 

80°C, 500rpm 

80°C, 100rpm 

Fig. 14　Contribution of Fluid Friction Force to μ

3.3　真実接触面積の計測
　境界摩擦力モデルを構築するにあたり，式（7）の右辺
第 2項より，境界摩擦力は真実接触面積 Arとせん断応力 

τ との積で決まる。ここで，Arは荷重によって変化する
ことが報告（3）されていることから，境界摩擦力が荷重依
存性をもつことが考えられる。そこで，Arの荷重依存性
について計測を行う。計測は，摩擦材をサファイアガラ
スに押し付け，接触面の画像をレーザー共焦点顕微鏡に
て取得する。得られた画像データを二値化し，接触部の
積算を行う。Arを見かけの面積 Aで除した，真実接触面
積割合の荷重依存性を Fig. 15に，二値化画像の一例を
Fig. 16に示す。
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Fig. 16　Binarized Image of Friction Facing Contact Area

3.4　境界摩擦のせん断応力モデル構築
　境界摩擦におけるせん断応力 τ  は，母材同士での接触
のみならず，潤滑油中に含まれる添加剤分子等が形成す
る境界潤滑膜を介した接触も考慮する必要がある。ここ
で，3.2節で示したように，摩擦材の摩擦現象では境界
摩擦の寄与が支配的であるため，せん断応力 τ  が荷重・
速度・摩擦面温度依存性をもつと考える。そこで，τ が

これら依存性をもつとした Briscoeと Evansの Langmuir-

Blodgett膜に対する実験式（5）を参考にモデル構築を行う。
Briscoeらの実験式を式（9）～（11）に示す。
〔出典：文献（5）〕

   0 P at constant V, T （9）
    0 T  at constant V, P （10）
    0 ln( )V  at constant P, T （11）

　ここで，Pは荷重を見かけの面積で除した圧力，Tは摩
擦面温度，Vは速度，τ0，τ′，τ″0，α，β，θ は定数であ
る。
　Briscoeらの実験式は，ステアリン酸等によって形成さ
れる分子膜のせん断応力の実験結果より導出している。
また，Briscoeらは，文献（5）中で Eyringの絶対反応速度
論を基に，式（12）に示す理論式を構築することで，式
（9）～（11）を説明している。
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 （12）

　ここで，kはボルツマン定数，φ，Ωは体積の次元をも
つ定数，V0は速度の次元をもつ定数，Q′ は活性化エネル
ギーである。
　このBriscoeらの理論式より，せん断応力 τ  の速度，温
度依存性は，潤滑油中の添加剤が構成する分子膜の剥離
と再吸着のバランスに起因すると考える。概念図を Fig. 

17に示す。
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Fig. 17　Conceptual Diagram of Peeling and Adsorption 
Molecular Film

　Fig. 8に示すAT実装環境下での μ の荷重・速度・摩擦
面温度の依存傾向は，Briscoeらの実験式（式（9）～（11））
と一致していることから，境界摩擦のせん断応力のモデ
ル式は，それらを集約し，式（13）の形とする。式中の a，
b，cは荷重依存性をもつ。

     a b V c TP P P( ) ( ) ( )ln  （13）

　式（13）は厳密にはオリジナルの Briscoeらの実験式と
異なっている。具体的には，速度と摩擦面温度の関係に
おいて，式（12）では速度と温度とが積の関係であるのに
対して，式（13）では差の関係となっている。これは，今
回計測したクラッチの速度が，Briscoeらの実験における
速度に対して桁違いに大きいために，式（12）の右辺第 1

項にある自然対数の効き方が逆方向となり，そのままの
形では用いることができなかったためである。これにつ
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いては，更に物理的意味合いに踏み込んだ，より適切な
モデル適用法の検討が今後の研究課題と考える。

3.5　摩擦面温度推定モデルの構築と統合計算への反映
　μ の温度依存性を考慮するには，スリップにより逐次
変化する摩擦面温度を推定する必要がある。そこで，Fig. 

1のクラッチの構造から，AT実装環境下の熱等価回路モ
デルを構築する。モデル構築には，マルチドメイン 1D

シミュレーションツールである ESI ITI社の SimulationX

を用いる。Fig. 18にモデルの構成を，Table 2に計算条
件を示す。

 

 Heat source 

Thermal resistance Heat capacity 

Friction facing 

Driven plate Oil 

Drum 
AT body 

Fig. 18　Clutch Feat Flow Model

Table 2　Analysis Condition

Thermal 
resistance [K/W]

Heat capacity 
[J/K]

Friction facing 8.6 80.1
Driven plate 0.67 0.7
Oil 24.2 0.9
Drum 166.7 1.0
AT body 166.7 9.9

　計算の結果，Fig. 19に示ように，構築したモデルにて
スリップにより逐次変化する摩擦面温度を再現すること
ができている。
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Fig. 19　Measurement and Simulation Result of Driven 
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　Fig. 10に示すように，本モデルから得られる摩擦面温
度を摩擦力計算，荷重分担計算へフィードバックする統
合計算モデルを構築することで，μ の摩擦面温度依存性
を考慮可能とする。

4. 構築した μ 推定モデルの妥当性検証

　3章にて構築した μ 推定モデルの妥当性を検証するた
め，計測結果との比較を行う。計算条件は計測条件
（Table 1）と同一とする。比較の結果，Fig. 20に示すと
おり，構築したモデルが逐次変化する μ 特性をよく再現
している。特に，本モデルは，従来困難であった μ の摩
擦面温度依存性を考慮可能することで，2～3秒の区間に
おける μ の低下を再現できている。また，2秒付近では，
速度依存性と摩擦面温度依存性の双方を考慮することで，
計測結果をよく再現することができている。
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Fig. 20　Comparison of Model and Measurement 
Results

　次に，Table 1に示す広い計測条件全体でのモデル妥当
性検証を行う。検証は，当初の目的であったクラッチの
制御性向上への効果に着目するため，クラッチ伝達トル
クにて実施する。クラッチ伝達トルクの予実差の最大値
を計算条件ごとに取得し，横軸に荷重を取り整理した結
果を Fig. 21に示す。予実差は全域で± 4Nm以内に収
まっており，モデルが精度よく実測値を再現している。
これは駆動源からのショックをドライバーに感じさせな
い制御の実現に対して十分な精度である。
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Fig. 21　Model Validation Results

5. 結論

　本報告では，AT実装環境下における摩擦材の高精度 μ 

推定を目的とし，実験から μ の荷重・速度・摩擦面温度
依存性を明らかにし，μ の温度依存性を考慮可能な物理



マ ツ ダ 技 報 No.40（2023）

― 144―

モデルを構築した。その成果と得られた知見は以下のと
おりである。

1.  AT実装環境下において，周囲の部品の影響を受け
ることなくクラッチ摩擦擦特性のみを計測する技術
を構築した。

2.  荷重・速度・摩擦面温度依存性をもつ摩擦材の μ 

特性について，その摩擦現象は流体摩擦と境界摩擦
で構成されると考え，それぞれの各依存性のモデル
化と，共通の制御因子である面間距離 hの計算によ
るモデル連成，及び逐次発生する摩擦熱の各モデル
計算への反映によってモデルを構築した。

3.  構築したモデルにて，ATの実使用領域を参考に設
定した広い範囲での高精度な μ 推定を実現した。
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