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A small gamma-type Stirling engine was developed as a prime mover of a portable generator set. The engine target
performance is 100 W output power and 20 % net thermal efficiency at 1000 rpm. Special bayonet-type heat exchangers whose
inner tubes move inside of the outer tubes, were applied for the engine's heater and cooler. An annular regenerator was located in
a displacer piston. The displacer piston had both of the heating and cooling inner tubes for the working gas which flows to and
from outer tubes. The outer tubes for heating were located at the top of the expansion cylinder and the outer tubes for cooling
were located in the middle of the cylinder. For a piston drive mechanism, a Scotch-yoke mechanism which was useful to realize
the small-size engine without any lubricating device, was adopted. In this paper, the design method using an adiabatic model
which can treat several thermal and hydraulic losses, and a nodal model, SETMA, are introduced. The analysis results are
compared with the experimental data to show the availability of the arranged design method. Also, the performance of the
compact bayonet-type heat exchangers are briefly discussed.
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１．緒　言

　エネルギ資源の枯渇や地球環境が深刻な問題となっ

ている現在、高い熱効率を有するとともに燃料を選ば

ず、かつ環境にやさしい次世代熱機関としてスターリ

ングエンジンが注目されている。

　現在の小型ポータブル発電機の動力源は内燃機関、

特にガソリンエンジンが主流であるが、その排気ガス

による環境汚染及び振動・騒音が問題になっている。

これに対し、スターリングエンジンを用いた小型ポー

タブル発電機は、よりクリーンな排気ガス、低振動・

低騒音で運転できると考えられ、その実用化のための

研究開発が重要である。高効率小型エンジンの開発に

おいても高出力エンジン (1),(2)と同様、熱交換器が設計

の重要項目となるので、熱伝導損失の少ない気筒配置、

高効率クーラ（低温熱交換器）が要求され、小型エン

ジン用の最適なエンジン形式を選定する必要がある。

そこで、小型ポータブル発電装置へ適用する小型スタ

ーリングエンジンの設計手法の確立を目的とし、出力

が 100W 程度の改良γ形で、しかも内管が往復動する

バヨネット式熱交換器 (Bayonet-type heat exchanger)
等を組み込んだ新形式のスターリングエンジンの設

計・試作を行った。

　本報では、この小型スターリングエンジンの設計手

法の概略について述べ、設計・試作したエンジンの性

能特性について報告する。そして、熱・流体的諸損失

を考慮した断熱モデルによる解析結果と実測とを比較

検討し、採用したバヨネット式熱交換器の伝熱性能に

ついても考察する。

２．エンジンの開発

　2･1　設計の基本方針　　本研究で開発するエンジン

の主用途には、小型ポータブル発電機を想定している

ので、構造の簡単化、小型・軽量化及び低コスト化を

目指して設計を行った。表１に目標性能及び概略の仕

様を示す。エンジンの可搬性並びに安全性の向上、さ

らに小型・軽量化を図るために、作動空間の平均ガス

圧力は、従来の高出力エンジンと比較してやや低い値

に設定した。膨張空間の行程容積は、様々な高性能エ

ンジンの実験データから導かれた、ビール数(3)に基づ

く相関式を用い、目標出力の約２倍の 200 W が得られ
るように約 81 cm3に決定した。これは、小型エンジン

における制約から、燃焼効率や機械効率等に高い値が

期待できず、ヒータとクーラ内ガス温度との比、Th/Tc
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の低下も予想されるためである。なお、シリンダ径及

びストロークは各要素部品の寸法が概ね定まった後に

決められ、最終的にそれぞれ 72 mm、20 mmとした。
また、ヒータ部は、携帯型ガスコンロ用ボンベに封入

されている液化プロパン・ブタンの燃焼により加熱さ

れるように設計されているが、太陽熱などを利用する

ことも考慮した。したがって、それに対応しうるヒー

タ（高温熱交換器）の仕様も決められている。

　2･2 エンジン形式の選定　スターリングエンジンの

作動空間の形式には、α形、β形及びγ形があるが(4)、

現在までに開発されている高性能エンジンの多くは、

シリンダの位置を調整することによって熱交換器を比

較的自由に配置できるα形(1)か、あるいはエンジンの

小型・軽量化が比較的容易にできるβ形(2)である。

　一方、γ形は、β形に比べ熱交換器やシリンダ・ピ

ストンの配置に自由度がある等の利点を有するが、デ

ィスプレーサピストン下部の空間とパワーピストン上

部の空間とで挟まれる空間（以下、連結空間と称す）

を効率よく利用できないなどの短所があるため、高性

能エンジンには用いられていなかった。しかし、γ形

はスターリングエンジンの熱交換器の中で、大きな容

積を持つ再生器をディスプレーサピストンに内蔵させ

て、エンジンの小型化を図ることができる。また、β

形と同様に、荷重を受けるピストンリングはパワーピ

ストンだけに装着されるので、機械損失仕事の低減が

図れる、という利点がある。そのため、γ形を試作エ

ンジンの基本形式として採用することにし、ピストン

及び熱交換器の具体的な配置法について検討を行った。

　図１にγ形の代表的構成４種が図示されている。こ

の４種の中で、いずれの構成が本試作エンジンに最適

であるかを検討するため、断熱モデル(5)によって性能

計算を行った。ここに、図中、DP：ディスプレーサピ
ストン、PP：パワーピストン、そして、h、r、c はそ
れぞれヒータ、再生器及びクーラである。表１に示す

仕様を考慮し、ヒータとクーラ内ガス温度との比を

2.86、位相差 90°、ヒータ、再生器及びクーラの容積
と膨張空間行程容積との比を、それぞれ 0.60、1.00、
0.30 と仮定した。計算結果を表２に示す。ここに、Li：

図示出力、Pm：作動空間の平均ガス圧力、Ve：膨張空

間の行程容積、n：毎秒当たりのエンジン回転数、そし
て、Qh：有効熱入力である。これより Type Bが最も
高い出力及び効率を示しているので、試作エンジンに

はこの構成を採用することにした。なお、この計算結

果から、図１の Type Aのように連結空間に相当する
部分にクーラを設けると、エンジン性能が低下するこ

ともわかる。

　2･3　エンジンの構造　　図２に試作したエンジンの

構造を示す。このエンジンの作動空間は膨張空間、デ

ィスプレーサピストン下部の圧縮空間（以下、圧縮空

間と称す）、及びパワーピストン上部の空間（以下、パ

ワーピストン空間と称す）より構成されている。図３

に詳細が示されているように、ヒータ及びクーラは、

それぞれディスプレーサピストンの上部と下部に取り

付けた管群と、シリンダ上部とシリンダ中間部に設け

Table 1  Specifications and target performance

Fig. 1  Analyzed gamma-type engines

Fig. 2  Schematic view of prototype engine

Table 2  Calculated performance of gamma-type engines



られた一端が閉じた管群とを組み合わせて構成される

内管が往復動するバヨネット式熱交換器となっている。

連結空間をディスプレーサロッドの周囲に設け、パワ

ーピストンとディスプレーサピストンとを直線上に配

置した改良γ形とすることにより、β形に類似したシ

リンダ配置となり、従来のγ形(6)と比べて大幅な小

型・軽量化を図ることができた。

　図３に示すように、アニュラ型再生器は、ディスプ

レーサピストンの内部に設置されている。作動ガスが

膨張空間から圧縮空間へ流れる場合、膨張空間から流

出した作動ガスはヒータの外管と内管との間の環状部

を通り、上端部で流れの向きを変え、内管の内部の空

間を通り再生器へ流れる。さらに、作動ガスはヒータ

と同様の構造を持つクーラを通り圧縮空間へと流れる。

作動ガスがこのような経路を流れることによって、本

熱交換器は従来のバヨネット式熱交換器(7)と同様の伝

熱性能を有することが期待できる。

　再生器には、スプリングメッシュ（SUS304W1、線
径φ0.1 mm、密度 1.9 g/cm3）と呼ばれる新しい形式

のマトリックス(8)を採用した。これは、ニット状に編

まれた針金を円周方向に巻いた後、型に合わせて圧縮

して製作されるため、従来の積層金網で必要とされた

打ち抜き加工が不要となり低コスト化が可能である。

また、空隙率や伝熱面積を比較的自由に設定できる等

の優れた特徴を有するため、実用的なスターリングエ

ンジンの再生器マトリックスの一つとして期待されて

いる 。
　ディスプレーサピストン及びパワーピストンの駆動

機構には、図４に示すスコッチ・ヨーク機構を採用し

た。小型発電機駆動用のエンジンでは、可搬性が要求

されるので、エンジンの潤滑系統は簡単な構造が望ま

しい。本試作エンジンでは、スコッチ・ヨーク部をグ

リースが封入された小型の直動軸受と滑り棒で支持す

ることによって、油ポンプ等の油循環装置は不要とな

るので、駆動機構は小型かつ簡単化されている。また、

本試作エンジンでは各軸受に密封型玉軸受、ディスプ

レーサロッドのシールに無潤滑方式の PTFE（四ふっ
化エチレン樹脂）を主成分とした軸シールがそれぞれ

に使用されている。なお、エンジンの軸出力を正確に

測定するため、出力軸はクランク室外に出されており、

そのシール装置として油浸式メカニカルシールが取り

付けられている。本エンジンを小型ポータブル発電機

に適用する場合には、発電機をクランク室に内蔵する

ので、メカニカルシール機構は不要となる。

３．エンジンの設計・試作

　決定したエンジンの概要に基づき、詳細な構造及び

寸法を決定するため、以下に述べる性能解析を行った。

　3･1　断熱モデルによる性能解析　　エンジンの基本

特性を算出するため、熱交換器における圧力損失を考

慮した断熱モデル(5)によって性能解析を行った。本モ

デルでは、ヒータ及びクーラ内ガス温度を設定し、各

空間に対するエネルギ式及び連続の式を解くことによ

り、作動空間内の瞬時ガス温度を求める。熱損失とし

て、再熱損失 Qr、シャトル損失Qshuttle、ポンピング損

失Qpump及び熱伝導損失 Qcondを考慮し、有効熱入力及

び冷却熱量を推算した。

　再熱損失 Qrは、再生器内ガスの質量流量m、ヒータ
内ガス温度 TH、クーラ内ガス温度 TK、作動ガスの定

圧比熱 cp 及び田中の式
(9)より導かれるユニット数 Ntu

を用いて次式(10)で算出した。
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　シャトル損失 Qshuttleはディスプレーサピストンが往

復動するとき、シリンダとの隙間εにある作動ガスの

Fig. 3  Structure of heat exchanger system

Fig. 4  Scotch-yoke mechanism



熱伝導により生じる損失であり、作動ガスの平均熱伝

導率λ、シリンダ径 D、ストローク St、ディスプレー

サピストンの長さ lpis及び膨張空間、圧縮空間の平均ガ

ス温度 TEm、TCmを用いて次式で求めた
(3)。
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なお、以下の計算において、ディスプレーサピストン

の長さにはヒータ管及びクーラ管の長さは含まれてい

ない。詳細に検討する場合には、熱交換器の内管の移

動によって生じる、シャトル損失と同様な熱損失を考

慮する必要があるが、各熱交換器の内管とそれが移動

する空間の温度差は小さいので、ここでは考慮されて

いない。

　ポンピング損失 Qpump は、前記の隙間εで構成され

る空間と膨張空間との間で、作動ガスが吸入排出され

るのに伴って生じる熱損失であり、作動ガスの比熱比

κ及び膨張空間の容積がそれぞれ最小、最大となると

きの圧力PVmin、PVmaxを用いて次式で算出される
(3)。

)PP(SD
TT

TT

14
Q maxVminVt

CmEm

CmEm
2

pump −⋅⋅ε⋅
+
−

⋅
−κ
κ

⋅
π

=

(3)
　熱伝導損失 Qcondは、ディスプレーサピストンのシリ

ンダ壁の熱伝導に起因する熱損失であり、シリンダ材

の平均熱伝導率λcyl、断面積 Acyl を用いて次式で算出

した。
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　試作エンジンのヒータ及びクーラは、内管が往復動

する今までに例のない構造である。固定バヨネット式

熱交換器に関する報告(7)に従うと、内管の壁温は外管

と同じとみなせるが、往復式ではディスプレーサピス

トンとの間の熱伝導によってかなり低下しているもの

と予想される。そこで本解析では、内管の内側におけ

る伝熱は無視できるものと仮定し、伝熱面積 A及び流
路断面積がそれぞれ外管と内管との間の環状部の表面

積及び断面積に等しく、かつ同一の本数の単管より構

成される多管式熱交換器に置き換えた。また、熱伝達

率 h は、断熱モデルにより求まる熱交換器内の作動ガ
スの質量流量 m 及び円管内の往復流に対する評価式
(11)より求められる。そして、伝熱面積 A及び作動ガス
の定圧比熱 cpを用いて次式で表されるユニット数 Ntu

により伝熱性能を評価した。

p
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　ヒータ及びクーラにおける圧力損失の計算には、円

管内の発達した乱流に対する式(12)を採用した。さらに、

再生器における圧力損失の算出には、空隙率及びマト

リックスの素線径より算出される、水力直径で整理さ

れた田中による評価式(9)を用いた。

　膨張出力 LE、圧縮出力LC及び図示出力Liは、圧力

損失を考慮した断熱モデルにより求まる膨張空間圧力

PE、圧縮空間圧力 PC、パワーピストン空間圧力 PP、

各空間の容積変化 dVE、dVC、dVP及び毎秒のエンジン

回転数 n を用いて次式で定義される。

∫ ⋅= ndVPL EEE (6)
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　有効熱入力 Qh及び冷却熱量 Qcは、次式により算出

される。

condpumpshuttlerEh QQQQLQ ++++= (9)

condpumpshuttlerCc QQQQLQ ++++= (10)

　図５は、各作動空間の容積を最終的に決定した試作

エンジンの値に設定し、ヒータ及びクーラ内ガス温度

をそれぞれ 650 ℃及び 70 ℃、平均作動ガス圧力を 1
MPaに設定した場合に、エンジン回転数に対して図示
出力及び各熱量を計算した結果を図示したものである。

これより、エンジン回転数 1000 rpm における図示出
力は 263 W、そして各熱損失は、再熱損失 18 W、シ
ャトル損失 53 W、ポンピング損失 11 W、熱伝導損失
324 W になることがわかった。試作エンジンでは、再
生器における圧力損失を低減させるため、ディスプレ

ーサピストンの長さを十分に長くとることができなか

った。このため、ディスプレーサピストンの長さに反

比例する熱伝導損失及びシャトル損失が、他の熱損失

と比べて大きくなっている。

　図６に、エンジン回転数と内部変換効率ηint 及び図

示熱効率ηiとの関係についての計算結果を示す。図中

Fig. 5  Calculated heats and losses (Adiabatic model)



の各効率は、次式により求められている。
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　内部変換効率は概ね 55 %であり、圧力損失の影響を
受ける回転数の上昇に伴う効率の低下率は極めて小さ

いことがわかる。このことは図５における図示出力が、

回転数の上昇に伴いほぼ直線的に増加していることか

らも確認できる。図示熱効率は、回転数に依存しない

熱伝導損失及びシャトル損失の影響を大きく受けるた

め、低回転域で低い値を示す傾向にある。

　3･2　詳細寸法の決定　　各熱交換器の寸法をより詳

細に決定するため、熱交換器の寸法変化がエンジンの

性能に及ぼす影響を、数値解析モデル SETMA(13)によ

って検討した。図７は、エンジン回転数を 1000 rpm
とした場合、ヒータ外管の外径に対する図示出力及び

内部変換効率との計算結果を図示したものである。こ

れより、ヒータ外管の外径の最適値は約 15 mm であ
ることがわかる。また、図８は、エンジン回転数 1000
rpmでクーラ管の長さに対する図示出力及び内部変換
効率の関係を、図示したものである。これより、内部

変換効率は、クーラ管の長さが約 51 mm の時に最高
となり、それより短くなると急激に低下することがわ

かる。これは主に伝熱性能の低下によるものであり、

クーラの設計がエンジン性能に大きな影響を及ぼすこ

とがわかる。

　以上より、ヒータ及びクーラの伝熱性能を最適化す

る寸法が存在することが確認された。しかし、ヒータ

については、加熱によるヒータ管の変形や製作上の制

約により、計算によって得られた最適寸法を採用する

ことは困難であった。そこで、図９に示す機構部の解

析モデルによって、ピストンに作用する荷重に基づく

強度計算を行い、各部の変形量を推算した結果も考慮

し、詳細寸法を検討した。また、クーラ長さについて

は、別途行った管外の熱伝達の計算結果を考慮し、そ

の伝熱面積を増やすため、最適寸法よりやや長めに設

定した。

　再生器ハウジングの形状並びにマトリックスの空隙

率及び伝熱面積は、先の断熱モデル及び再生器の解析

モデル(6)を用いて、最適な図示熱効率が得られるよう

に定め、その仕様に適合するようにスプリングメッシ

ュを試作した。

　以上の検討の結果、試作エンジンの熱交換器の寸法

を表３に示すように決定した。

４．実験装置及び実験方法

　以上に述べた設計計算に採用した解析モデルの妥当

性を検討するために、試作エンジンの運転試験を行っ

Fig.6  Calculated thermal efficiencies (Adiabatic model)

Fig. 9  Forces working to mechanical parts

Fig.7  Effect of outer diameter of heater tube (SETMA)

Fig.8  Effect of cooler tube length (SETMA)



た。

　4･1　測定装置系統　　図 10に実験装置を示す。ガ
ス圧力の測定個所は膨張空間、圧縮空間、パワーピス

トン空間及びバッファ空間の４カ所である。圧力の測

定は、光ファイバセンサにより検出される上死点信号

及び２度おきのクランク角信号に同期して測定される。

これらの圧力及び各空間の容積変化より、各空間の図

示仕事を算出した。温度測定にはシース型Ｋ熱電対（シ

ース径 1 mm）を使用し、ヒータ壁温４カ所、ガス温
度は圧力測定位置と同一の４カ所、さらに冷却水入口

及び出口の平均温度を測定した。

　負荷は、図 10に示されているように、直流発電機に
接続された抵抗値を変化させることにより調整した。

また直流発電機にはアームが取り付けられており、こ

れに連結された電子天秤によってエンジンの平均トル

クを計測し、軸出力を求めた。

　4･2　実験条件　　表４に実験条件を示す。本試作エ

ンジンは、熱源として携帯型ガスコンロ用ボンベを利

用することになっているが、今回の実験は、電気ヒー

タ（最大容量 1 kW）による加熱で行った。これは供
給する熱入力の調節並びに算定を容易にするためであ

る。なお、これを実施する前に、ガスコンロ用ボンベ

を用いた運転を行っており、各作動空間内のガス温度

を計測し、電気ヒータで加熱した場合に、この状態を

模擬できることを確認している。一方、冷却には水道

水を使用し、流量は 3 L/min 一定とし、作動ガスはヘ
リウム、そして作動空間の平均ガス圧力を 0.5、0.7及
び 0.9 MPaのそれぞれについて実験を行っている。

５．実験結果並びに考察

　図 11 は平均圧力 0.9 MPa、エンジン回転数 1000
rpmにおいて、ディスプレーサピストンの上死点を基
準としたクランク角に対するパワーピストン空間のガ

ス圧力を図示したもので、図中実線は実測、そして一

点鎖線は断熱モデルによる計算結果である。なお、計

算に際して、ヒータ内ガス温度は 490 ℃、クーラ内ガ
ス温度は 40 ℃と設定した。これより、計算による圧
力振幅は、実測より約 26 ％大きくなっているのが見
られる。この原因として、i) 計算ではピストンリング
及び軸シールから、クランク室への作動ガスの漏れが

考慮されていないこと、ii) 実機では、シリンダ壁から
の伝熱の影響が大きいため、作動流体の膨張と圧縮が、

Table 3  Specifications of heat exchanger system Table 4  Experimental conditions

Fig. 11  Power piston space gas pressure as a function of crank angleFig. 10  Measuring system of prototype engine



断熱過程とは異なった状態で行われていること、など

が考えられる。

　図 12は、平均作動ガス圧力 0.7 MPa において、エ
ンジン回転数に対する各熱量の実測並びに計算結果を

図示したものである。実測の冷却熱量は、冷却水の出

口と入口との温度差、冷却水の流量及び比熱より求め

ている。また、実測の有効熱入力は、冷却熱量と図示

出力及びクランク室の圧力変動による非可逆的な熱損

失の和として算出されている。これより、有効熱入力

の実測と計算とは極めてよく一致していることがわか

る。しかし、実測から熱損失の内訳を詳細に評価する

ことは困難であり、各熱損失の評価方法が適切である

かを判断することは不可能である。冷却熱量の計算は、

実測より約 7 ％程度低く評価されているが、これはエ
ンジンの設計計算には十分な計算精度であると考えて

よい。一方、図示出力の計算結果は実測よりほぼ 30 ％
程度大きい値となっているが、これは計算による圧力

振幅が実測よりも大きく評価されるためである、と考

えられる。

　図13は、平均圧力を0.5 MPa、0.7 MPa及び0.9 MPa
とした場合、実測によるエンジン回転数と軸出力との

関係を図示したものである。これによれば、膨張空間

温度が設計値よりも低いにもかかわらず、平均ガス圧

力 0.9 MPa、エンジン回転数 1100 rpm において軸出
力 102 Ｗが得られ、試作エンジンの目標出力が、達成
されている。

　図 14 にエンジン回転数と内部変換効率及び図示熱
効率との関係を示す。ここに、実線、破線及び一点鎖

線は計算結果、そして黒塗り及び白抜きの点は、実測

結果である。これより、各効率の実測は計算より若干

低いものの、回転数依存性の傾向はよく一致している。

また、最高出力が得られた平均ガス圧力 0.9 MPa、エ
ンジン回転数 1100 rpm において、図示熱効率の実測
値は約 22 %であった。
　図 15に、平均ガス圧力 0.7 MPaにおける、エンジ
ン回転数と式(5)で定義されるヒータ及びクーラのユ
ニット数との関係を示す。ここに、実線及び破線は通

常の多管式熱交換器に対し与えられている熱伝達率(11)

Fig. 13  Output power as a function of engine speed Fig. 15  Number of heat transfer unit as a function of engine speed

Fig. 14  Thermal efficiencies as a function of engine speedFig. 12  Indicated power and heats as a function of engine speed



を用いた計算、そしてプロットされている各点は実測

である。ここで、実測のヒータのユニット数は、有効

熱入力、ヒータ下部の壁温度と膨張空間のガス温度と

の温度差、作動ガスの定圧比熱及びディスプレーサピ

ストンの平均ピストン速度から求まる平均質量流量よ

り算定したものである。また実測のクーラのユニット

数は、冷却熱量及び圧縮空間のガス温度と冷却水入口

温度との差より算定したものである。これより、ユニ

ット数の実測は計算より 30～50 ％程度大きく、エン
ジン回転数が低くなるに従い、その差が大きくなるこ

とがわかる。これは複雑な流路の形状や往復運動をす

る内管の作用により、作動ガスの流れが大きく乱され

て熱伝達が促進されたものと考えられる。すなわち、

採用した熱交換器は、伝熱性能が通常の多管式熱交換

器より優れていることを示しており、伝熱性能を極力

高くしたい小型エンジンには、極めて適していること

がわかった。しかし、内管の壁温や伝熱面積が、適切

に評価されているかどうかを判断するのは難しく、こ

の方式の熱交換器の性能を十分把握するには、より詳

細な解析が必要であると考えられる。

６．結　言

　小型ポータブル発電機を駆動するための動力源を主

な用途とした、小型スターリングエンジンの設計・試

作を行い、概ね目標性能である軸出力 102W、図示熱
効率 22 %を得た。そして、計算で予測した結果と実測
結果とを比較検討し、次の結果を得た。

(1) ディスプレーサピストンに再生器を内蔵するとと
もに、内管が往復動する新型のバヨネット式熱交換

器を採用することにより、γ形スターリングエンジ

ンの小型・軽量化を実現した。

(2) 再熱損失、シャトル損失、ポンピング損失、熱伝導
損失及び圧力損失を考慮した断熱モデルによる解

析によって、予測された有効熱入力、冷却熱量及び

各熱効率等は、小型スターリングエンジンの設計に

必要な精度を有していることを確認した。

(3) 本試作エンジンの設計・試作のため、新たに開発し
た新型のバヨネット式熱交換器は、通常の多管式熱

交換器に対して与えられている熱伝達率から予想

されるよりも高い伝熱性能を示すことがわかった。

　上述のように、新たに開発した熱交換器の性能特性

が明らかにされたので、機構部の摩擦などによる機械

損失等が妥当に評価されれば、図示出力及び軸出力の

推定は容易で、シミュレーション計算によって、かな

り精度よくエンジンの性能特性を予測することができ

る。これについては、機械損失仕事の検討とともに、

次報で論じられる。

　なお、本研究の一部は（社）日本機械学会 RC127
研究分科会［主査：一色尚次（東工大名誉教授）］の研

究活動の一環として行われたものであり、試作エンジ

ンの設計に関して、協力を頂いた委員の方々、特に、

エンジンの設計・試作及び研究内容を検討して頂いた

竹内誠（サクション瓦斯）、及び浜口和洋（明星大）の

各位に深甚なる謝意を表します。また、エンジンの試

作に関して、貴重な助言及び援助を頂いた荒岡勝政（東

芝）、板羽常作（リケン）、並びに、峰岸甫（日本発条）

の諸氏に感謝の意を表します。
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