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(57)【特許請求の範囲】
【請求項１】
　吸気バルブの閉時期を調整する可変動弁機構、及び機械圧縮比と機械膨張比を調整する
可変圧縮比機構を制御する制御手段を備えた内燃機関の可変システムであって、
　前記制御手段は、
　機関トルクが最大機関トルク付近では、前記可変動弁機構によって前記吸気バルブの前
記閉時期を吸気下死点より進角側、或いは遅角側に移行させる吸気バルブ閉時期制御手段
と、前記機関トルクの増加に伴って前記可変圧縮比機構によって前記機械膨張比を増大す
る機械膨張比制御手段とを備えていることを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項２】
　請求項１に記載の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記可変動弁機構は、前記吸気バルブのバルブ特性の中心位相角を制御する位相角可変
機構であり、
　前記可変圧縮比機構は、ピストンストロークを制御して前記機械圧縮比と前記機械膨張
比を同じ値に調整するピストンストローク可変機構である
ことを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項３】
　請求項２に記載の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記可変動弁機構は、前記位相角可変機構と、前記吸気バルブのリフト及び作動角を制
御するリフト・作動角可変機構とから構成されている
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ことを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項４】
　請求項３に記載の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記リフト・作動角可変機構と前記位相角可変機構は、前記吸気バルブの前記リフト及
び前記作動角を変更すると共に前記吸気バルブの閉時期を変更するものであり、
　前記吸気バルブ閉時期制御手段は、前記機関トルクが低機関トルクの状態から前記最大
機関トルクの状態に増大するにしたがって、前記吸気バルブの前記リフト及び前記作動角
を大きくすると共に、前記吸気バルブの前記閉時期を前記吸気下死点より進角側から前記
吸気下死点より遅角側に設定する
ことを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項５】
　請求項４に記載の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記機械膨張比制御手段は、
　前記機関トルクが前記低機関トルクの状態と前記最大機関トルクの状態では前記機械圧
縮比と前記機械膨張比を第１の値に設定し、
　前記機関トルクが前記低機関トルクと前記最大機関トルクの間の状態では、前記機械圧
縮比と前記機械膨張比を前記第１の値より小さい第２の値に設定する
ことを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項６】
　請求項２に記載の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記位相角可変機構は、前記吸気バルブの前記バルブ特性を変更しないで前記吸気バル
ブの前記閉時期を変更するものであり、
　前記吸気バルブ閉時期制御手段は、
　前記機関トルクが低機関トルクの状態と前記最大機関トルクの状態では、前記吸気バル
ブの前記閉時期を前記吸気下死点より遅角側に設定し、
　前記機関トルクが前記低機関トルクと前記最大機関トルクの間の状態では、前記吸気バ
ルブの前記閉時期を前記低機関トルクと前記最大機関トルクの閉時期の間に設定する
ことを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項７】
　請求項６に記載の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記機械膨張比制御手段は、
　前記機関トルクが前記低機関トルクの状態と前記最大機関トルクの状態では、前記機械
圧縮比と前記機械膨張比を第１の値に設定し、
　前記機関トルクが前記低機関トルクと前記最大機関トルクの間の状態では、前記機械圧
縮比と前記機械膨張比を前記第１の値より小さい第２の値に設定する
ことを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項８】
　請求項１に記載の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記可変動弁機構は、前記吸気バルブのバルブ特性の中心位相角を制御する位相角可変
機構と、前記吸気バルブのリフト及び作動角を制御するリフト・作動角可変機構とから構
成されており、
　前記可変圧縮比機構は、ピストンストロークを可変制御して前記機械圧縮比と前記機械
膨張比を異なった値に調整するピストンストローク可変機構である
ことを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項９】
　請求項８に記載の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記リフト・作動角可変機構と前記位相角可変機構は、前記吸気バルブの前記リフト及
び前記作動角を変更すると共に前記吸気バルブの閉時期を変更するものであり、
　前記吸気バルブ閉時期制御手段は、前記機関トルクが低機関トルクの状態から前記最大
機関トルクの状態に増大するにしたがって、前記吸気バルブの前記リフト及び前記作動角
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を大きくすると共に、前記吸気バルブの前記閉時期を前記吸気下死点より進角側から前記
吸気下死点より遅角側に設定し、
　前記機械膨張比制御手段は、前記最大機関トルクの状態では前記機械圧縮比に比べて前
記機械膨張比の方を大きく設定する
ことを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項１０】
　請求項９に記載の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記機械膨張比制御手段は、
　前記機関トルクの大きさに拘わらず前記機械圧縮比に比べて前記機械膨張比を大きく設
定し、
　前記機関トルクが前記低機関トルクの状態と前記最大機関トルクの状態では前記機械圧
縮比を第１の値に設定すると共に、前記機関トルクが前記低機関トルクと前記最大機関ト
ルクの間の状態では、前記機械圧縮比を前記第１の値より大きい第２の値に設定し、
　前記機関トルクが前記低機関トルクの状態と前記最大機関トルクの状態では前記機械膨
張比を第３の値に設定する共に、前記機関トルクが前記低機関トルクと前記最大機関トル
クの間の状態では、前記機械膨張比を前記第３の値より小さい第４の値に設定する
ことを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項１１】
　請求項１に記載の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記内燃機関は過給機が備えられていることを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項１２】
　請求項１１の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記過給機はウエイストゲ－ト弁を備えるターボチャージャである
ことを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項１３】
　請求項１１の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記過給機はウエイストゲ－ト弁を備えていないターボチャージャである
ことを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項１４】
　請求項１に記載の内燃機関の可変システムにおいて、
　前記制御手段は、スロットルバルブをほぼ全開の状態に設定することによって、前記機
関トルクを前記最大機関トルクに設定する
ことを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項１５】
　ウエイストゲート弁を備えた過給機、吸気バルブの閉時期を制御する可変動弁機構、及
び機械圧縮比と機械膨張比を制御する可変圧縮比機構を備えた内燃機関に使用され、前記
ウエイストゲート弁、前記可変動弁機構、及び可変圧縮比機構を制御する制御手段を備え
た内燃機関の可変システムであって、
　前記制御手段は、少なくとも、機関トルクが中程度の領域と、機関トルクが前記中程度
の領域より大きい領域とで、前記可変動弁機構と前記可変圧縮比機構を制御するものであ
り、更に前記制御手段は、
　前記機関トルクが中程度の領域では、前記機関トルクの増加に対応して前記機械膨張比
を所定の機械膨張比まで減少させると共に、前記機関トルクの増加に対応して前記吸気バ
ルブの前記閉時期を吸気下死点の進角側から遅角側に設定し、
　前記機関トルクが前記中程度の領域より大きい領域では、前記機関トルクの増加に対応
して前記所定の機械膨張比を増加して前記ウエイストゲート弁を開き制御すると共に、前
記機関トルクの増加に対応して前記吸気バルブの閉時期を前記吸気下死点から進角側に設
定することを特徴とする内燃機関の可変システム。
【請求項１６】
　吸気バルブの閉時期を制御する可変動弁機構、及び機械圧縮比と機械膨張比を制御する
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可変圧縮比機構を制御する制御手段を備えた内燃機関の可変システムの制御方法であって
、
　機関トルクが小さい第１領域では、前記機械膨張比を第１機械膨張比に維持すると共に
前記吸気バルブの閉時期を吸気下死点より進角側に設定し、
　前記機関トルクが中程度の第２領域では、前記機関トルクの増加に対応して前記第１機
械膨張比を第２機械膨張比まで減少させると共に、前記機関トルクの増加に対応して前記
吸気バルブの前記閉時期を前記吸気下死点の進角側から遅角側に設定し、
　前記機関トルクが大きい第３領域では、前記機関トルクの増加に対応して前記第２機械
膨張比を第３機械膨張比まで増加させると共に、前記機関トルクの増加に対応して前記吸
気バルブの閉時期を前記第２領域の場合の遅角側よりも更に遅角側に設定する
ことを特徴とする内燃機関の可変システムの制御方法。
【発明の詳細な説明】
【技術分野】
【０００１】
　本発明は内燃機関の可変システムに係り、特に４サイクル方式の内燃機関で機械圧縮比
を制御する可変圧縮比機構、及びバルブタイミングを制御する可変動弁機構を備えた内燃
機関の可変システム及びその制御方法に関するものである。
【背景技術】
【０００２】
　従来の内燃機関においては、内燃機関の幾何学的な圧縮比、つまり機械圧縮比を可変制
御する可変圧縮比機構と、実圧縮比を左右する吸気バルブ、排気バルブの開閉時期を可変
制御する可変動弁機構との組み合わせによって、内燃機関の動作性能を改善することが提
案されている。例えば、特開２００２‐２７６４４６号公報（特許文献１）に記載の内燃
機関においては、内燃機関の吸気バルブの閉時期を可変制御する可変動弁機構と、負荷の
上昇に伴って機械圧縮比が低下するようにピストン位置の変更によって内燃機関の機械圧
縮比を可変制御する可変圧縮比機構とが設けられている。
【０００３】
　そして、例えば機関起動時に、機械圧縮比をアイドリング時相当の高圧縮比に維持した
まま、可変動弁機構によりクランキングの吸気バルブの閉時期を吸気下死点から離れた時
期に設定し、クランキング開始後に吸気バルブの閉時期を吸気下死点に近づけることによ
って、機械圧縮比を高めてあっても実圧縮比を低下することで、クランキング中のコンプ
レッションを低下させるデコンプ作用が得られるようにしている。そのため、クランキン
グ回転数が上昇し、更に、クランキング開始後に吸気バルブの閉時期を吸気下死点に近づ
ければ、実圧縮比が上昇し、混合気温度の上昇が図れるようになる。
【０００４】
　この他にも、吸気バルブの閉時期を可変制御する可変動弁機構と、機械圧縮比を可変制
御する可変圧縮比機構とを用いて、内燃機関の動作性能を向上する試みがなされているが
、ここではこれ以上の説明は省略する。
【先行技術文献】
【特許文献】
【０００５】
【特許文献１】特開２００２‐２７６４４６号公報
【発明の概要】
【発明が解決しようとする課題】
【０００６】
　ところで、特許文献１とは別に可変圧縮比機構を用いて、高機関トルクになるほど機械
圧縮比を低下させる制御が提案されている。これは、機械圧縮比を低下して耐ノック性を
向上させた上で、点火時期を進角させて最大機関トルクを高めるようにすることを狙って
いるためである。これによって、燃料を増加（気化潜熱の増加）しないで耐ノック性を向
上できるので、燃費を改善できる効果が期待できるものである。
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【０００７】
　しかしながら、この方法だと耐ノック性は向上できるが、一方で機械圧縮比が低下する
と付随して機械膨張比も低下するので、熱効率が低下して燃費が悪化するだけでなく、排
気ガスの温度も高くなるので、最大機関トルク（負荷）付近において、排気系部品（排気
管や排気ガス浄化触媒等）の熱害が発生し易くなるといった課題が新たに生じるおそれが
ある。
【０００８】
　本発明の目的は、機関トルクが最大機関トルク付近まで増加した際に、燃費の悪化を抑
制し、しかも排気系部品の熱害を抑制することができる新規な内燃機関の可変システム及
びその制御方法を提供することにある。
【課題を解決するための手段】
【０００９】
　本発明の特徴は、機関トルクが最大機関トルク付近まで増加した際に、可変動弁機構に
よって吸気バルブの閉時期を吸気下死点より離間させた閉時期に設定すると共に、可変圧
縮比機構によって機械膨張比を増大する、ところにある。ここで「離間」とは、吸気バル
ブの閉時期を吸気下死点に対して遅角側、或いは進角側に移動させることを意味している
。
【発明の効果】
【００１０】
　本発明によれば、最大機関トルク付近で、吸気バルブの閉時期を吸気下死点より離間さ
せることによって有効圧縮比を低減して耐ノック性を高め、しかも機械膨張比を増大する
ことによって、熱効率の向上（＝燃費の向上）が図れると共に、排気ガスの温度を低下し
て排気系部品の熱害を抑制することができるようになる。
【図面の簡単な説明】
【００１１】
【図１】本発明に係る内燃機関の可変システムの全体概略図である。
【図２】本発明に使用される可変動弁機構の全体斜視図である。
【図３】可変動弁機構による吸気バルブのリフト特性を説明する説明図である。
【図４Ａ】本発明に使用される可変圧縮比機構の構成を示し、最小機械圧縮比に制御され
ている状態を示す構成図である。
【図４Ｂ】本発明に使用される可変圧縮比機構の構成を示し、最大機械圧縮比に制御され
ている状態を示す構成図である。
【図５】本発明の第１の実施形態になる可変システムの制御特性を説明する説明図である
。
【図６】図５に示す制御特性を更に詳細に説明するための特性図である。
【図７】図６に示す制御特性を更に説明するためのバルブ特性図である。
【図８】第１の実施形態になる可変システムの制御を実行する制御フローチャートである
。
【図９】本発明の第２の実施形態になる可変システムの制御を実行する制御フローチャー
トである。
【図１０】本発明の第３の実施形態になる可変システムの制御特性を説明するためのバル
ブ特性図である。
【図１１】本発明の第４の実施形態になる可変システムで使用される可変圧縮比機構の構
成を説明する構成図である。
【図１２】第４の実施形態になる可変システムの制御特性を説明するための特性図である
。
【発明を実施するための形態】
【００１２】
　以下、本発明の実施形態について図面を用いて詳細に説明するが、本発明は以下の実施
形態に限定されることなく、本発明の技術的な概念の中で種々の変形例や応用例をもその
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範囲に含むものである。
【実施例１】
【００１３】
　本発明の第1の実施形態になる内燃機関の可変システムについて説明するが、図１は本
発明が適用される内燃機関の可変システムの全体の構成を示している。
【００１４】
　まず、内燃機関の可変システムの基本構成を、図１に基づいて説明すると、シリンダブ
ロックＳＢ内に形成されたシリンダボア内を燃焼圧力などによって上下摺動自在に設けら
れたピストン０１と、シリンダヘッドＳＨの内部にそれぞれ形成された吸気ポートＩＰ及
び排気ポートＥＰと、シリンダヘッドＳＨに摺動自在に設けられて吸、排気ポートＩＰ、
ＥＰの開口端を開閉する一気筒当たりそれぞれ一対の吸気バルブ４及び排気バルブ５とを
備えている。
【００１５】
　ピストン０１は、クランクシャフト０２に後述するロアリンク４２とアッパリンク４３
とからなるコンロッド０３を介して連結されていると共に、冠面とシリンダヘッドＳＨの
下面との間に燃焼室０４を形成している。また、シリンダヘッドＳＨのほぼ中央には、点
火栓０５が設けられている。
【００１６】
　吸気ポートＩＰは図示しないエアクリーナと接続されており、過給機であるターボチャ
ージャ７０のコンプレッサ７１から、電制スロットルバルブ７２を介して吸入空気が供給
されている。電制スロットルバルブ７２は、コントローラ２２によって制御されており、
基本的にはアクセルペダルの踏込量に対応してその開度が制御されるものである。
【００１７】
　また、排気ポートＥＰは、ターボチャージャ７０のタービン７３を介して排気ガス浄化
触媒７４、マフラ７５を介して排気ガスを大気に放出している。ここで、タービン７３の
上流と下流は排気バイパス通路７６によって接続されており、排気バイパス通路７６の途
中に電制ウエイストゲ－ト弁７７が配置されている。この電制ウエイストゲ－ト弁７７は
、タービン７３に流入する排気ガスの量を調整するものであり、これによってコンプレッ
サ７１の過給圧が調整されるものである。
【００１８】
　更に、この内燃機関には、図１及び図２に示すように、吸気バルブ４のバルブリフト及
び作動角（開期間）を制御する「リフト・作動角可変機構」としての第１可変動弁機構（
吸気ＶＥＬ）１と、吸気バルブ４のバルブリフトの中心位相角を制御する「位相角可変機
構」である第２可変動弁機構（吸気ＶＴＣ）２と、筒内の機械圧縮比εＣ(機械膨張比ε
Ｅと同じ)を制御する「ピストンストローク可変機構」である可変圧縮比機構(ＶＣＲ)３
とが設けられている。
【００１９】
　第１可変動弁機構１は、吸気バルブ４のバルブリフト及び作動角（開期間）を制御する
ことによって吸気バルブ４の閉時期を変更して有効圧縮比を変化させる吸気バルブ閉時期
可変機構として構成されており、具体的構造としては、本出願人が先に出願した例えば「
特開２００３－１７２１１２号公報」などに記載されたものと同様である。
【００２０】
　図２に基づきその概略を説明すると、シリンダヘッドＳＨの上部の軸受に回転自在に支
持された中空状の駆動軸６と、駆動軸６の外周面に圧入等により固設された偏心回転カム
である駆動カム７と、駆動軸６の外周面に揺動自在に支持されて、吸気バルブ４の上端部
に配設されたバルブリフター８の上面に摺接して吸気バルブ４を開作動させる２つの揺動
カム９と、駆動カム７と揺動カム９との間に介装されて、駆動カム７の回転力を揺動運動
に変換して揺動カム９に揺動力として伝達する伝達機構とを備えている。
【００２１】
　駆動軸６は、一端部に設けられたタイミングスプロケット３０を介してクランクシャフ
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ト０２から図示しないタイミングチェーンによって回転力が伝達されており、この回転方
向は図２中、矢印Ｒｄ方向に設定されている。駆動カム７は、ほぼリング状を呈し、内部
軸方向に形成された駆動軸挿通孔を介して駆動軸６に貫通固定されていると共に、カム本
体の軸心が駆動軸６の軸心から径方向へ所定量だけオフセットしている。
【００２２】
　揺動カム９は、図２に示すように、同一形状のほぼ雨滴状を呈し、円環状のカムシャフ
ト１０の両端部に一体的に設けられていると共に、カムシャフト１０が内周面を介して駆
動軸６に回転自在に支持されている。また、下面にカム面が形成され、カムシャフト１０
の軸側の基円面と、この基円面からカムノーズ部側に円弧状に延びるランプ面と、このラ
ンプ面からカムノーズ部の先端側に有する最大リフトの頂面に連なるリフト面が形成され
ており、基円面とランプ面及びリフト面が、揺動カム９の揺動位置に応じて各バルブリフ
ター８の上面の所定位置に当接するようになっている。
【００２３】
　伝達機構は、駆動軸６の上方に配置されたロッカアーム１１と、ロッカアーム１１の一
端部１１ａと駆動カム７とを連係するリンクアーム１２と、ロッカアーム１１の他端部１
１ｂと揺動カム９とを連係するリンクロッド１３とを備えている。ロッカアーム１１は、
中央に有する筒状の基部が支持孔を介して後述する制御カムに回転自在に支持されている
と共に、一端部１１ａがピン１４によってリンクアーム１２に回転自在に連結されている
一方、他端部１１ｂがリンクロッド１３の一端部にピン１５を介して回転自在に連結され
ている。
【００２４】
　リンクアーム１２は、比較的大径な円環状の基部１２ａの中央位置に駆動カム７のカム
本体が回転自在に嵌合する嵌合孔が形成されている一方、突出端１２ｂがピン１４によっ
てロッカアーム一端部１１ａに連結されている。リンクロッド１３は、他端部がピン１６
を介して揺動カム９のカムノーズ部に回転自在に連結されている。また、駆動軸６の上方
位置に同じ軸受部材に制御軸１７が回転自在に支持されていると共に、制御軸１７の外周
にロッカアーム１１の支持孔に摺動自在に嵌入されて、ロッカアーム１１の揺動支点とな
る制御カム１８が固定されている。
【００２５】
　制御軸１７は、駆動軸６と並行に機関前後方向に配設されていると共に、駆動機構１９
によって回転制御されている。一方、制御カム１８は、円筒状を呈し、軸心位置が制御軸
１７の軸心から所定分だけ偏倚している。駆動機構１９は、図示しないハウジングの一端
部に固定された電動モータ２０と、ハウジングの内部に設けられて電動モータ２０の回転
駆動力を制御軸１７に伝達する伝達手段２１とから構成されている。電動モ－タ２０は、
比例型のＤＣモータによって構成され、機関運転状態を検出するエンジンコントロールユ
ニットとしてのコントローラ２２からの制御信号によって駆動するようになっている。
【００２６】
　伝達手段２１は、電動モータ２０の駆動シャフトとほぼ同軸上に配置されたボール螺子
軸２３と、ボール螺子軸２３の外周に螺合する移動部材であるボールナット２４と、制御
軸１７の一端部に直径方向に沿って連結された連係アーム２５と、連係アーム２５とボー
ルナット２４とを連係するリンク部材２６とから主として構成されている。ボール螺子軸
２３は、両端部を除く外周面全体に所定幅のボール循環溝が螺旋状に連続して形成されて
いると共に、一端部に結合された電動モータ２０の駆動シャフトの回転駆動力が伝達され
るようになっている。
【００２７】
　ボールナット２４は、内周面にボール循環溝と共同して複数のボールを転動自在に保持
するガイド溝が螺旋状に連続して形成され、各ボールを介してボール螺子軸２３の回転運
動をボールナット２４に直線運動に変換しつつ軸方向の移動力が付与されるようになって
いる。また、駆動軸６の回転角度を検出する駆動軸角度センサ２８と、制御軸１７の回転
角角度を検出する回転角度センサ２９が設けられている。
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【００２８】
　次に、第２可変動弁機構２は、図２に示すように、駆動軸６の前端部に設けられたスプ
ロケット３０と、このスプロケット３０と駆動軸６とを、所定の角度範囲内において相対
的に回転させる位相制御用油圧アクチュエータ３２と、から構成されている。スプロケッ
ト３０は、図示せぬタイミングチェーンもしくはタイミングベルトを介して、クランクシ
ャフトに連動している。
【００２９】
　位相制御用油圧アクチュエータ３２への油圧供給は、同じコントローラ２２からの制御
信号に基づき、図示しない第２油圧制御部によって制御されている。この位相制御用油圧
アクチュエータ３２への油圧制御によって、スプロケット３０と駆動軸６とが相対的に回
転し、リフト特性の中心位相θが遅角、或いは進角する。つまり、リフト特性の曲線自体
は変わらずに、全体が進角もしくは遅角する。また、この変化も、連続的に得ることがで
きる。第２可変動弁機構２としては、油圧式のものに限られず、電動モータや電磁式アク
チュエータを利用したものなど、種々の構成が可能である。これらの構成も良く知られた
ものであるので、これ以上の説明は省略する。
【００３０】
　更に図１及び図２にある通り、コントローラ（＝制御手段）２２は、現在の内燃機関の
回転数Ｎ（ｒｐｍ）をクランク角から検出するクランク角センサからの出力信号や、エア
ーフローメータからの吸入空気量（負荷）、その他、アクセル開度センサ、車速センサ、
ギア位置センサ、機関本体の温度を検出する機関冷却水温センサ３１、さらには大気湿度
センサから吸気管内の湿度などの各種情報信号から現在の機関状態を検出している。
【００３１】
　また、駆動軸６の回転角度を検出する駆動軸角度センサ２８や制御軸１７の回転角度セ
ンサ２９からの検出信号を入力するようになっており、クランク角センサと駆動軸角度セ
ンサ２８からの信号によって後述するスプロケット３０と駆動軸６との相対回転位置、つ
まり位相可変機構２の位置を検出するようになっている。また、制御軸１７の回転角度セ
ンサ２９からの情報信号によって第１可変動弁機構１の位置を検出するようになっている
。
【００３２】
　図３には、第１可変動弁機構１と第２可変動弁機構２のリフト・作動角の変化状態を示
している。第１可変動弁機構１によれば、吸気バルブリフトは最小リフトＬ１から、第１
中間リフトＬ２、第２中間リフトＬ３、及び最大リフトＬ４まで変化することができ、こ
れに対応して開弁期間である作動角は、最小作動角Ｄ１から、第１中間作動角Ｄ２、第２
中間作動角Ｄ３、及び最大作動角Ｄ４まで変化することができるものである。
【００３３】
　また、これとは別に第２可変動弁機構２は、夫々のリフト特性（Ｌ１～Ｌ４）を維持し
たまま作動角を変更しないで、リフト特性を全体的に進角側、或いは遅角側に移動して、
中心位相角θを調整することができるものである。
【００３４】
　次に、可変圧縮比機構３について図１及び図４Ａ及び図４Ｂを用いて説明する。尚、図
４Ａは、最小機械圧縮比での圧縮上死点のピストン位置を示し、図４Ｂは、最大機械圧縮
比での圧縮上死点のピストン位置を示している。また、排気上死点の位置についても、最
小機械圧縮比、及び最大機械圧縮比の両方とも、排気上死点のピストン位置は図４Ａ、図
４Ｂに示す圧縮上死点のピストン位置と一致している。
【００３５】
　この可変圧縮比機構３は、クランク角３６０°で1サイクルとなる機構なので、原理的
に圧縮上死点のピストン位置と排気上死点のピストン位置とは一致するようになっている
。また、同様の理由で、吸気下死点のピストン位置と膨張下死点のピストン位置も一致す
る。これは、吸気下死点のピストン位置から圧縮上死点のピストン位置に至る間の圧縮ス
トロークと、圧縮上死点のピストン位置から膨張下死点のピストン位置に至る間の膨張ス
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トロークも常に一致することを意味する。したがって、機械圧縮比εＣと機械膨張比εＥ
も原理的に一致するものである。
【００３６】
　可変圧縮比機構３は、先に従来技術として述べた特許文献１に記載されたものと同様な
構成である。その構造を簡単に説明すると、クランクシャフト０２は、複数のジャーナル
部４０とクランクピン部４１とを備えており、シリンダブロックＳＢの主軸受に、ジャー
ナル部４０が回転自在に支持されている。クランクピン部４１は、ジャーナル部４０から
所定量偏心しており、ここに第２リンクとなるロアリンク４２が回転自在に連結されてい
る。ロアリンク４２は、左右の２部材に分割可能に構成されているとともに、略中央の連
結孔に前記クランクピン部４１が嵌合している。
【００３７】
　第１リンクとなるアッパリンク４３は、下端側が連結ピン４４によりロアリンク４２の
一端に回動可能に連結され、上端側がピストンピン４５によりピストン０１に回動可能に
連結されている。第３リンクとなるコントロールリンク４６は、上端側が連結ピン４７に
よりロアリンク４２の他端に回動可能に連結され、下端側が制御シャフト４８を介して機
関本体の一部となるシリンダブロックＳＢの下部に回動可能に連結されている。
【００３８】
　制御シャフト４８は、回転可能に機関本体に支持されていると共に、その回転中心から
偏心している偏心カム部４８ａを有し、この偏心カム部４８ａにコントロールリンク４６
下端部が回転可能に嵌合している。制御シャフト４８は、コントローラ２２からの制御信
号に基づき、電動モータを用いた圧縮比制御アクチュエータ４９によって回動位置が制御
される。
【００３９】
　このような複リンク式ピストン－クランク機構を用いた可変圧縮比機構３においては、
制御シャフト４８が圧縮比制御アクチュエータ４９によって回動されると、偏心カム部４
８ａの中心位置、特に、機関本体に対する相対位置が変化する。これにより、コントロー
ルリンク４６の下端の揺動支持位置が変化する。そして、コントロールリンク４６の揺動
支持位置が変化すると、ピストン０１のストロークが変化し、図４Ａ、図４Ｂに示すよう
に、ピストン上死点におけるピストン０１の位置が高くなったり低くなったりする。これ
により、機械圧縮比εＣを変えることが可能となる。
【００４０】
　この機械圧縮比εＣは、ピストン０１のストロークによる燃焼室の容積変化のみで決ま
る幾何学的な圧縮比であって、ピストン０１の吸気行程下死点における筒内容積とピスト
ン０１の圧縮行程上死点における筒内容積の比である。図４Ａは最小機械圧縮比の状態を
示し、図４Ｂは最大機械圧縮比の状態をそれぞれ示しているが、これらの間で圧縮比を連
続的に変化させることができる。
【００４１】
　ここで、ピストン圧縮上死点における筒内容積をＶＯ、行程容積をＶとしたとき、ピス
トン下死点における筒内容積は(ＶＯ＋Ｖ)となるので、機械圧縮比εＣは、εＣ＝(ＶＯ
＋Ｖ)／ＶＯ＝Ｖ／ＶＯ＋１と表せる。この考え方から、図４Ａに示す最小機械圧縮比Ｍ
ｉｎεＣ（＝最小機械膨張比ＭｉｎεＥ）は、ＭｉｎεＣ＝Ｖ１／ＶＯ１＋１(例えば、
ＭｉｎεＣ＝９)となり、図４Ｂに示す最大機械圧縮比ＭａｘεＣ（＝最大機械膨張比Ｍ
ａｘεＥ）は、ＭａｘεＣ＝Ｖ２／ＶＯ２＋１(例えば、ＭａｘεＣ＝１５)となる。
【００４２】
　ところで、上述した「発明が解決しようとする課題」にあるように、可変圧縮比機構３
を備えた内燃機関においては、高機関トルクになるほど機械圧縮比εＣを低下させる制御
が提案されている。これは、機械圧縮比εＣを低下して耐ノック性を向上させた上で、点
火時期を進角させて最大トルクを高めるようにすることを狙っているためである。これに
よって、燃料を増加（気化潜熱の増加）しないで耐ノック性を向上できるので燃費を改善
できる効果が期待できるものである。
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【００４３】
　しかしながら、機械圧縮比εＣが低下すると付随して機械膨張比εＥも低下するように
なるので、その結果、熱効率が低下して燃費が悪化するだけでなく、排気ガスの温度も高
くなるので、最大機関トルク（負荷）付近において、排気系部品の熱害が発生し易くなる
といった課題が新たに生じるようになる。
【００４４】
　このような課題を解決するため、本実施形態では以下に説明する制御方式を提案するも
のである。次に、このような第１可変動弁機構１、第２可変動弁機構２、及び可変圧縮比
機構３を有する内燃機関であって、運転領域(機関トルク)が変化した場合の第１可変動弁
機構１、第２可変動弁機構２、及び可変圧縮比機構３の制御動作について説明する。
【００４５】
　図５は機関トルクと回転数Ｎによる運転領域の区分を示しており、低機関トルクの低負
荷領域(Ｔａ～Ｔｂ)、中機関トルクの中負荷領域(Ｔｂ～Ｔｃ)、高機関トルクの高負荷領
域(Ｔｃ～Ｔｄ)に区分されている。尚、この区分は便宜的に３領域に分割したものである
が、これ以上の領域に分割することも可能であり、また、回転数Ｎを複数の領域毎に設定
することも可能である。
【００４６】
　ここで、本実施形態では、機関トルクはアクセルペダルの踏込量と相関しているので、
アクセルペダルの踏込量から機関トルクを推定するようにしている。また、回転数Ｎはア
イドル回転状態などを想定したＮｍｉｎから、最大出力状態などを想定したＮｍａｘまで
変化するように設定されている。したがって、検出された回転数Ｎとアクセルペダルの踏
込量（機関トルク）によって、現在の運転状態がどの領域に属しているかが判断できる。
【００４７】
　図５にあるように、低負荷領域(Ｔａ～Ｔｂ)では機械圧縮比εＣ、及び機械膨張比εＥ
は高い値に設定され、中負荷領域(Ｔｂ～Ｔｃ)では機械圧縮比εＣ、及び機械膨張比εＥ
は負荷の上昇に伴って減少する値に設定され、高負荷領域(Ｔｃ～Ｔｄ)では機械圧縮比ε
Ｃ、及び機械膨張比εＥは急増する値に設定されている。これらについては、図６の(ｂ)
、(ｃ)に詳しく記載されているので、図６で詳しく説明する。
【００４８】
　尚、低負荷領域と中負荷領域との間の境界部分、及び中負荷領域と高負荷領域との間の
境界部分は、境界トルク値(Ｔｂ、Ｔｃ)が回転数Ｎによって変化しないように図示してい
るが、回転数Ｎに応じて異なるトルクに設定しても差し支えないものである。また、駆動
系などの耐久性保証のために設定された最大トルク値（Ｔｄ）も、回転数Ｎによって変化
しないように図示しているが、回転数Ｎに応じて異なるトルク値に設定しても差し支えな
いものである。
【００４９】
　そして、図６には、本実施形態によって制御される機関トルク領域毎の制御パラメ－タ
の制御特性を示している。本実施形態ではこの制御パラメータの制御特性が得られるよう
に、第１可変動弁機構１、第２可変動弁機構２、及び可変圧縮比機構３を制御するもので
ある。ここで、機関トルクの大きさ(Ｔａ～Ｔｄ)に対応して、(ａ)は過給圧の変化を示し
、(ｂ)は機械圧縮比εＣの変化を示し、(ｃ)は機械膨張比εＥの変化を示し、(ｄ)は吸気
バルブの閉時期の変化を示し、(ｅ)は吸気バルブの開時期の変化を示している。
【００５０】
　尚、ここで本実施形態では、低負荷領域では、機械圧縮比εＣを「１５」、機械膨張比
εＥを「１５」とする制御特性を採用し、中負荷領域では、機関トルクの増加に対応して
機械圧縮比εＣを「１５」⇒「９」、機械膨張比εＥを「１５」⇒「９」のように減少す
る制御特性を採用し、高負荷領域では機関トルクの増加に対応して機械圧縮比εＣを「９
」⇒「１５」、機械膨張比εＥを「９」⇒「１５」のように増加する制御特性を採用して
いる。以下、夫々の負荷領域毎の制御特性について説明する。
【００５１】
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　≪低負荷領域Ｔa～Ｔｂ≫
先ず、アクセル開度(＝アクセルペダル踏込量)の小さい低負荷領域(Ｔａ～Ｔｂ)では、過
給圧はＰａからＰｂの間に維持されている。そして、可変圧縮比機構３は、図６の(ｂ)に
示す最大機械圧縮比ＭａｘεＣ、及び(ｃ)に示す最大機械膨張比ＭａｘεＥになるように
制御される。図６に示すように、これらの最大機械圧縮比ＭａｘεＣ、及び最大機械膨張
比ＭａｘεＥの値は、例えば「１５」程度の一定の機械圧縮比εＣと機械膨張比εＥに制
御されるものである。
【００５２】
　また、低負荷領域（Ｔａ～Ｔｂ）では、図６の(ｄ)に示すように、吸気バルブの閉時期
ＩＶＣは、ＩＶＣａ～ＩＶＣｂのように吸気下死点ＢＤＣ前の早い時期に制御される。更
に、図６の(ｅ)に示すように、吸気バルブの開時期ＩＶＯは、ＩＶＯａ～ＩＶＯｂのよう
に略上死点ＴＤＣ付近に制御される。
【００５３】
　このような、バルブタイミングは図７の(ａ)に示すように、第１可変動弁機構１と第２
可変動弁機構２の組み合わせにより実現することができる。すなわち、機関トルクＴａに
おいては、第１可変動弁機構１によって最小リフトＬ１／作動角Ｄ１とし、第２可変動弁
機構２によって中心位相角θを最進角θａに制御することで、吸気バルブの開時期ＩＶＯ
は上死点ＴＤＣ付近の開時期ＩＶＯａとされ、吸気バルブの閉時期ＩＶＣは吸気下死点Ｂ
ＤＣより充分進角した閉時期ＩＶＣａとなる。
【００５４】
　このように吸気バルブを閉時期ＩＶＣａのように早く閉じることより、スロットルバル
ブを大きく開いて小さな機関トルクＴａとすることで、ポンプ損失を低減して燃費を向上
できる効果を得ることができる。
【００５５】
　次に、アクセルペダルを踏み込んで、機関トルクが機関トルクＴｂに増加すると、図７
の(ｂ)に示すように、第１可変動弁機構１によって最小リフトＬ１よりやや大きい第１中
間リフトＬ２／作動角Ｄ２とし、更に第２可変動弁機構２によって最進角θaよりやや遅
角した中心位相角θｂに制御する。これによって、吸気バルブの開時期ＩＶＯは上死点Ｔ
ＤＣ付近の開時期ＩＶＯｂ（≒ＩＶＯａ）とされ、閉時期ＩＶＣは吸気下死点ＢＤＣより
やや進角した閉時期ＩＶＣｂとされる。このように吸気バルブを閉時期ＩＶＣｂのように
早く閉じることより、スロットルバルブを大きく開いて小さな機関トルクＴｂとすること
で、低機関トルクＴａの場合と同様に、ポンプ損失を低減し燃費を向上できる。
【００５６】
　ここで、低負荷領域（Ｔａ～Ｔｂ）においては、吸気バルブの開時期ＩＶＯはＩＶＯａ
とＩＶＯｂに示すようにほぼ変化がないため、オーバ－ラップ期間中に取り込まれる内部
ＥＧＲ量が安定するので、低負荷領域（Ｔａ～Ｔｂ）の間で過渡的な変化があったとして
も、内部ＥＧＲ量が変動しなくなっているので、安定した燃焼を実現できるようになる。
【００５７】
　更に重要なことは、低負荷領域（Ｔａ～Ｔｂ）の間おいて、機械圧縮比εＣが「１５」
といった大きな値に制御されているので、吸気バルブを早く閉じるように吸気バルブの閉
時期ＩＶＣを早くすることによる圧縮上死点での温度（有効圧縮比）の低下が相殺でき、
これによって一層良好な燃焼を実現できるようになる。加えて、機械膨張比εＥも「１５
」といった大きな値となっているので、膨張仕事が増加して理論熱効率も向上するので、
低負荷領域（Ｔａ～Ｔｂ）の燃費を著しく向上できるようになる。
【００５８】
　≪中負荷領域Ｔｂ～Ｔｃ≫
次に、アクセルペダルが更に踏み込まれた中負荷領域（Ｔｂ～Ｔｃ）では、吸気バルブの
閉時期ＩＶＣを閉時期ＩＶＣｂから吸気下死点ＢＤＣに近づけていくと、充填効率が高ま
り機関トルクＴｂを越えて更に機関トルクが増加していく。ここで、吸気バルブの開時期
ＩＶＯは上死点ＴＤＣ付近の開時期ＩＶＯに設定されているで、開時期ＩＶＯｂ～開時期
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ＩＶＯｃのようにほぼ一定とされているため、内部ＥＧＲ量の変化は抑制されて燃焼の安
定性が確保されている。
【００５９】
　次に、アクセルペダルを踏み込んで、機関トルクが機関トルクＴｃに増加すると、図７
の(ｃ)に示すように、第１可変動弁機構１によって第１中間リフトＬ２より大きい第２中
間リフトＬ３／作動角Ｄ３とし、更に第２可変動弁機構２によって中心位相角θｂより遅
角した中心位相角θｃに制御する。これによって、吸気バルブの開時期ＩＶＯは上死点Ｔ
ＤＣ付近の開時期ＩＶＯｃ（≒ＩＶＯａ、ＩＶＯｂ）とされ、閉時期ＩＶＣは吸気下死点
ＢＤＣよりやや遅角した閉時期ＩＶＣｃとされる。
【００６０】
　そして、機関トルクが増加することにより、排気ガス量が増加してターボチャ－ジャ７
０のタービン７３の回転数が高まり、これによってコンプレッサ７１による吸気管圧（過
給圧）が上昇し始める。ここで、機械圧縮比εＣが大きいままだと、ノッキングの発生が
懸念されるので、図６の(ｂ)に示すように、中負荷領域（Ｔｂ～Ｔｃ）では機械圧縮比ε
Ｃを「１５」から「９」に次第に低下させていくように制御する。更に、これに付随して
図６の(ｃ)に示すように、中負荷領域（Ｔｂ～Ｔｃ）では機械圧縮比εＣの低下に伴って
機械膨張比εＥも「１５」から「９」に次第に低下されていくようになる。
【００６１】
　そして、図６の(ｄ)にある中負荷領域（Ｔｂ～Ｔｃ）に示すように、機関トルクの増加
に合わせて吸気バルブの閉時期ＩＶＣを次第に遅角していき、閉時期ＩＶＣが吸気下死点
ＢＤＣを少し超えた閉時期ＩＶＣｃに達すると、充填効率はかなり高まり過給圧も高くな
る。この状態ではノッキングが発生し易いので、ここでは、機械圧縮比εＣ(＝機械膨張
比εＥ)を「９」付近まで大きく低下させることで、ノッキングを防止するようにしてい
る。
【００６２】
　≪高負荷領域Ｔｃ～Ｔｄ≫
次に、アクセルペダルが更に踏み込まれた高負荷領域（Ｔｃ～Ｔｄ）では、スロットルバ
ルブが大きな開度(例えば、８０％開度相当)から全開となると、充填効率は更に上昇する
と共に、排気ガス量が増加するので、タ－チャージャ７０のコンプレッサ７１の回転が上
昇して過給圧が増加して駆動系の耐久性保証などのために設定された最大機関トルクＴｄ
に達し、更にはこの最大機関トルクＴｄを越えてしまう恐れも出てくる。
【００６３】
　この場合、通常の一般的な制御においては、ウエイストゲ－ト弁７７を大きく開き、か
なりの排気ガスがタ－ボチャージャに流れないようにバイパスさせることで、タ－ボチャ
ージャ７０による過給圧の上昇を抑制している。これによって最大機関トルクＴｄを超え
ないように制御することができるが、この場合は、機械膨張比εＥが大きく低下している
ので、熱効率が低下し燃費が悪化するだけでなく、排気ガスの温度が高まることで機関最
大トルクＴｄ付近において排気系部品の熱害が発生しやすくなる、といった問題が惹き起
こされる恐れがある。ここで、ウエイストゲート弁７７を開いていると、熱容量があり冷
却効果を持つターボチャージャ７０を経ずに、高温排気ガスが直接的に排気系部品に作用
することを意味し、一層熱害が顕著になる恐れがあるのである。
【００６４】
　この場合の機関最大トルク付近とは、例えばスロットルバルブの開度が８０％以上の場
合を指すものである。
【００６５】
　一方、排気ガスの温度を下げるために混合気濃度を濃くする(燃料冷却)ことも考えられ
るが、この場合は燃費が悪化するという課題が発生する。あるいは、最大機関トルクＴｄ
に抑えるために、点火時期を遅角することも可能であるが、この場合は燃焼位相が遅れる
ので排気ガス温度が更に上昇して排気系部品に高温の排気ガスが流れるので、熱害が一層
悪化するという課題が発生する。
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【００６６】
　これに対して、本実施形態では、機関トルクが駆動系の耐久性保証のために設定された
最大機関トルクＴｄに達する場合には、ウエイストゲ－ト弁７３は開放せず（或いはウエ
イストゲ－ト弁７３を設けず）、図６の(ｄ)に示すように、吸気バルブの閉時期ＩＶＣを
閉時期ＩＶＣｄまで急激に大きく遅角させて、吸気充填効率を低下させると共に、機械圧
縮比εＣ（＝機械膨張比εＥ）を、例えば「１５」まで増加させるように制御している。
【００６７】
　つまり、アクセルペダルを踏み込んでスロットルバルブが全開付近まで開かれ、機関ト
ルクが最大機関トルクＴｄに増加すると、図７の(ｄ)に示すように、第１可変動弁機構１
によって第２中間リフトＬ３より大きい最大リフトＬ４／作動角Ｄ４とし、更に第２可変
動弁機構２によって中心位相角θｃより大きく遅角した中心位相角θｄに制御する。これ
によって、吸気バルブの開時期ＩＶＯは上死点ＴＤＣ付近の開時期ＩＶＯｄ（≒ＩＶＯａ
、ＩＶＯｂ、ＩＶＯｃ）とされ、閉時期ＩＶＣは吸気下死点ＢＤＣより大きく遅角した閉
時期ＩＶＣｄとされて吸気充填効率を低下させることができる。
【００６８】
　これにより、ウエイストゲ－ト弁７３を開放せずとも機関トルクを最大機関トルクＴｄ
付近に抑制でき、また、吸気バルブの閉時期ＩＶＣを吸気下死点ＢＤＣより大きく遅角さ
れた閉時期ＩＶＣｄとすることによって、有効圧縮比（実圧縮比）を低減して耐ノック性
を高めることができるようになる。また、大きな機械膨張比εＥd（＝１５）とすること
により、熱効率（＝燃費）を向上することができ、更には排気ガス温度を低下することが
できるようになる。これによって、最大機関トルクＴｄ付近で、排気系部品の熱害を抑制
しつつ、良好な燃費を得ることができるようになる。
【００６９】
　したがって、機関トルクの低減あるいは耐ノック性を高めるための過度な点火時期の遅
角化による排気ガス温度の上昇や燃費の悪化を招くことがなく、また、排気ガス温度を低
下するために燃料リッチ化による燃費の悪化を招くことがないものである。更に、吸気バ
ルブの閉時期ＩＶＣを吸気下死点ＢＤＣより大きく遅らせた閉時期ＩＶＣｄとしたことに
より、充填効率は低下するものの、耐ノック性の向上によるトルク増加に加え、大きな機
械膨張比εＥｄによるトルク増加（燃焼仕事の増加）が得られるので、最大トルク値の低
下（例えば、意図せぬトルクの落ち込み）を抑制し、目標の最大機関トルクＴｄを確保で
きるという複合効果を得ることもできる。
【００７０】
　以上のように、本実施形態では、機関トルクの増加に対応して、吸気バルブの開時期Ｉ
ＶＯは、上死点ＴＤＣ付近でほぼ一定に設定している。これに対して、吸気バルブの閉時
期ＩＶＣは、所定の第１領域(低負荷領域)、及び第２領域(中負荷領域)までは吸気下死点
ＢＤＣより進角した位相角から吸気下死点ＢＤＣより遅角した位相角まで次第に遅角され
、所定の第３領域(高負荷領域)では、第２領域に比べて吸気下死点ＢＤＣより更に大きく
位相角が遅角される特性となっている。
【００７１】
　この時、機械圧縮比εＣ（＝機械膨張比εＥ）は、第１領域ではほぼ一定の大きな値に
設定され、第２領域では機関トルクの増加に合わせて次第に小さく制御されていき、第３
領域では、機関トルクの増加に合わせて急激に大きく制御するようにその特性が設定され
ている。このように制御することによって、最大機関トルク付近で、吸気バルブの閉時期
を吸気下死点ＢＤＣより遅角させることによって、有効圧縮比を低減して耐ノック性を高
め、しかも機械膨張比εＥを増大することによって、熱効率の向上（＝燃費の向上）が図
れると共に、排気ガス温度を低下して排気系部品の熱害を抑制することができるようにな
るものである。
【００７２】
　次に、本実施形態による第１可変動弁機構１、第２可変動弁機構２、及び可変圧縮比機
構３の制御フローを図８に基づき簡単に説明する。図８は所定時間毎に到来する起動タイ
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ミングによって起動が行われ、所定の全制御ステップが実行されると、再び次の起動タイ
ミングの到来によって起動される制御フローである。
【００７３】
　図８において、ステップＳ１０においては、目標機関トルクを推定する為、内燃機関の
回転数Ｎやアクセル開度αを読み込むものである。尚、機関トルクの推定には、これらの
運転情報以外の運転情報を用いることができるので、必要に合わせて適宜使用すれば良い
ものである。回転数Ｎやアクセル開度αの読み込みが完了するとステップＳ１１に移行す
る。
【００７４】
　ステップＳ１１では、読み込んだ回転数Ｎやアクセル開度αに基づいて、所定の演算式
やマップを利用して目標トルクＴを演算する。この目標トルクＴは、図５に示す運転領域
を判断するものであり、しかも図６に示す機関トルクに対応して第１可変動弁機構１、第
２可変動弁機構２、及び可変圧縮比機構３の制御量の演算に使用されるものである。目標
機関トルクＴが求まるとステップＳ１２に移行する。
【００７５】
　ステップＳ１２では、第１可変動弁機構１の制御量を図６の特性に合わせて演算する。
この場合は基本的には吸気バルブのリフト特性を決めるものである。図７にあるように機
関トルクの大きさによってバルブリフトが決定されるものである。これらの制御特性は、
機関トルクをパラメータとするマップに記憶されており、適合作業(マッチング)によって
適切な値が設定されている。また、以下に説明する第２可変動弁機構２、可変圧縮比機構
３の制御特性も、同様な手法でマップに記憶されている。バルブリフトが決定されるとス
テップＳ１３に移行する。
【００７６】
　ステップＳ１３では、第２可変動弁機構２の制御量を図６の特性に合わせて演算する。
この場合は基本的には吸気バルブの中心位相角を決めるものである。図７にあるように機
関トルクの大きさによって中心位相角が決定されるものである。この場合、第１可変動弁
機構１と協調して図７に示す吸気バルブの開時期ＩＶＯと閉時期ＩＶＣが得られるように
中心位相角が決定される。中心位相角が決定されるとステップＳ１４に移行する。
【００７７】
　ステップＳ１４では、可変圧縮比機構３の制御量を図６の特性に合わせて演算する。こ
の場合は図４Ａ、図４Ｂに示すように基本的にはピストンストローク特性を決めるもので
ある。ピストンストローク特性が決定されるとステップＳ１５に移行する。
【００７８】
　ステップＳ１５では、ステップＳ１２、Ｓ１３、Ｓ１４で求められた第１可変動弁機構
１、第２可変動弁機構２、及び可変圧縮比機構３の制御量に基づき、図６及び図７に示す
制御特性になるように、第１可変動弁機構１、第２可変動弁機構２、及び可変圧縮比機構
３を駆動制御するものである。この駆動制御が終了するとリターンに抜けて再び起動タイ
ミングが到来するまで待機状態となるものである。
【００７９】
　尚、図５、図６において、機関トルクＴｃと機関トルクＴｄをほぼ一致させ、すなわち
高負荷領域を特に設けず、僅かな時間差をもって、機械膨張比εＥｃから機械膨張比εＥ
ｄへ移行し、同様に閉時期ＩＶＣｃから閉時期ＩＶＣｄへと移行させることも可能である
。
【実施例２】
【００８０】
　次に本発明の第２の実施形態について図９を用いて説明する。上述した実施形態では、
機関トルクが駆動系の耐久性保証のために設定された最大機関トルクＴｄに達する場合に
は、ウエイストゲ－ト弁７３を閉じ制御する方法を提案したが、本実施形態では、最大機
関トルクＴｄ付近でウエイストゲ－ト弁７７を開き制御する点で異なっている。更に、最
大機関トルクＴｄでの吸気バルブの閉時期ＩＶＣは、遅角側の閉時期ＩＶＣｄではなくて
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進角側の閉時期ＩＶＣｄａｄとなっている点で異なっている。尚、閉時期ＩＶＣｄａｄは
、低負荷領域の閉時期ＩＶＣａとほぼ同一の特性となっている。
【００８１】
　ここで、最大機関トルクＴｄでの吸気バルブの閉時期ＩＶＣは、吸気下死点ＢＤＣを基
準にして、第１の実施形態にあるように遅角側に設定する場合と、本実施形態にあるよう
に進角側に設定する場合がある。このため、本発明では遅角側に設定した閉時期ＩＶＣｄ
と進角側に設定した閉時期ＩＶＣｄａｄを合せて、「吸気下死点ＢＤＣから離間した閉時
期ＩＶＣ」と上位概念で表すことができる。
【００８２】
　次に図９において、本実施形態の詳細な制御フローを説明する。尚、図８と同じ参照番
号は同じ制御ステップを表しているので、説明は省略する。
【００８３】
　ステップＳ１０、Ｓ１１の処理を完了すると、ステップＳ１６ではステップＳ１１で求
めた目標となる機関トルクＴが最大機関トルクＴｄに達したかどうかを判定している。機
関トルクＴが最大機関トルク演算Ｔｄに達していなければステップＳ１２に移行して、図
８に示す制御を実行するが、この時の制御は図８で説明しているので省略する。一方、機
関トルクＴが最大機関トルク演算Ｔｄに達していると判定されると、ステップＳ１７に移
行する。
【００８４】
　ステップＳ１７では、第１可変動弁機構１及び第２可変動弁機構２によって、図６の(
ｄ)及び図７の(ｄ)の破線で示すリフト特性Ｌ１に制御される。つまり、吸気バルブの閉
時期ＩＶＣは、閉時期ＩＶＣｄａｄのように吸気下死点ＢＤＣ前の早い時期に制御される
。更に、図６の(ｅ) 及び図７の(ｄ)に示すように、吸気バルブの開時期ＩＶＯは、ＩＶ
Ｏｄのように略上死点ＴＤＣ付近に制御される。尚、可変圧縮比機構３は上述した通りの
制御特性であるので説明は省略する。
【００８５】
　このように、バルブリフトが低リフト特性Ｌ１に設定されることで、排気ガス量（吸入
空気量と対応する）の絶対量が低減され、ウエイストゲ－ト弁７７で逃がす排気ガスの絶
対量を少なくでき、高機械膨張比εＥによる排気ガス温度の低減効果との相乗効果で、後
流の排気系部品の熱害を更に抑制することができる。第１可変動弁機構１、第２可変動弁
機構２及び可変圧縮比機構３の駆動制御が終了するとステップＳ１８に移行する。
【００８６】
　ステップＳ１８ではターボチャージャ７０の過給作用による過給圧（吸気管圧）を検出
する。この過給圧が求まるとステップＳ１９に移行する。
【００８７】
　ステップＳ１９ではウエイストゲート弁７７が全閉されていると仮定した場合の予測機
関トルクＴｐを推定する。ステップＳ１６で目標機関トルクＴが最大機関トルクＴｄに達
していると判定されており、吸気管圧（過給圧）を検出し、ウエイストゲ－ト弁７７が全
閉されていると仮定した場合の予測機関トルクＴｐを推定演算する。予測機関トルクＴｐ
が推定されるとステップＳ２０に移行する。
【００８８】
　ステップＳ２０では予測機関トルクＴｐと目標機関トルクＴ（＝Ｔd）を比較して、予
測機関トルクＴｐが目標機関トルクＴより小さいと判定されると、ウエイストゲ－ト弁７
７を開く必要がないとしてステップＳ１８に戻り、同じ制御ステップを繰り返すものであ
る。一方、予測機関トルクＴｐが目標機関トルクＴより大きいと判定されると、ステップ
Ｓ２１に移行する。
【００８９】
　ステップＳ２１では、予測機関トルクＴｐが目標機関トルクＴより大きいので、この予
測機関トルクＴｐを最大機関トルクＴｄまで下げるためのウエイストゲ－ト目標開弁量θ
ｗを演算し、ステップＳ２２でウエイストゲ－ト弁７７を目標開弁量θｗに駆動制御する
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。ウエイストゲ－ト弁７７の制御が完了するとステップＳ２３に移行する。
【００９０】
　ステップ２３、ステップ２４では、吸気管圧（過給圧）を再検出し、これに基づき実機
関トルクＴａｃを演算する。実機関トルクＴａｃの演算が終了するとステップＳ２５に移
行する。
【００９１】
　ステップＳ２５では、実機関トルクＴａｃが最大機関トルクＴｄと一致（所定の範囲内
）したかどうかが判定される。この判定で実機関トルクＴａｃが最大機関トルクＴｄと一
致したと判定された場合は、実機関トルクＴａｃが最大機関トルクＴｄになったとしてリ
タ－ンに抜ける。一方、実機関トルクＴａｃが最大機関トルクＴｄと一致しなかった場合
（差がある程度あった場合）は、再度ステップＳ１８に戻り、同様の制御ステップを実行
する。
【００９２】
　本実施形態では、ウエイストゲ－ト弁７７を用いるものの、ウエイストゲ－ト弁７７を
開いて所定の最大機関トルクに抑制する際も、高機械膨張比εＥｄと吸気下死点ＢＤＣよ
り進角した吸気バルブの閉時期ＩＶＣｄａｄにより、熱効率の向上（＝燃費の向上）が図
れると共に、排気ガス温度を低下して排気系部品の熱害を抑制することができるようにな
る。
【００９３】
　更に、吸気バルブのリフト特性が低リフト特性Ｌ１であるため、排気ガス量の絶対量が
少なくなり、ウエイストゲ－ト弁７７を通過させる排気ガスの絶対量を少なくでき、高機
械膨張比εＥｄによる排気ガス温度の低減効果との相乗効果で、後流の排気系部品の熱害
を更に抑制することができる。
【実施例３】
【００９４】
　第２の実施形態では、低負荷領域での吸気バルブの閉時期ＩＶＣａ～ＩＶＣｂは、閉時
期ＩＶＣを吸気下死点ＢＤＣから進角することでポンプ損失を低減する、いわゆる「早閉
じミラ－サイクル」の例を提案している。
【００９５】
　これに対して、第３の実施形態では、低負荷領域においても、第１の実施形態と同様に
、閉時期ＩＶＣを閉時期ＩＶＣｄに示すように吸気下死点ＢＤＣから遅角させることでポ
ンプ損失を低減する、いわゆる「遅閉じミラ－サイクル」の例で、第１の実施形態とは異
なった可変動弁形態の例を提案するものである。図１０を用いて、この「遅閉じミラ－サ
イクル」の本実施形態について説明する。
【００９６】
　第１の実施形態では第１可変動弁機構１を利用してリフト特性を制御しているが、本実
施形態では、吸気バルブのリフト量特性は、最大リフト特性Ｌ４だけであり、第１可変動
弁機構１（吸気ＶＥＬ）は用いられず、第２可変動弁機構２（吸気ＶＴＣ）で制御される
ものである。尚、本実施形態では排気側にも第２可変動弁機構２と同じ機構の第３可変動
弁機構（排気ＶＴＣ）が用いられている。
【００９７】
　ここで、最大機関トルクＴｄにおけるリフト特性は図１０の(ｄ)に示すように、第１の
実施形態の図７の(ｄ)に示すリフト特性と同じであり、具体的には、吸気バルブのリフト
特性は最大リフト特性Ｌ４、中心位相角は位相角θd、吸気バルブの閉時期ＩＶＣｄとな
っている。同様に排気側のリフト特性、開閉時期、中心位相角も、第１の実施形態の図７
の(ｄ)に示す排気バルブのバルブ特性と同じである。従って、第１の実施形態と同様に、
最大機関トルクＴｄ付近で熱効率の向上（＝燃費の向上）が図れると共に、排気ガス温度
を低下して排気系部品の熱害を抑制することができるようになる。
【００９８】
　次に、低負荷領域の機関トルクＴａでのバルブリフト特性について説明する。図１０の
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(ａ)にあるように、吸気バルブ及び排気バルブのバルブ特性は、図１０の(ｄ)にある最大
機関トルクＴｄにおけるバルブ特性とほぼ一致している。すなわち、図１０の(ａ)の吸気
バルブの閉時期ＩＶＣａｍは、図１０の(ｄ)の閉時期ＩＶＣｄとほぼ一致しており、前述
のように「遅閉じミラーサイクル」とし、低い機関トルクＴａに抑えると共に、ポンプ損
失を低減して燃費を低減しているものである。また、バルブオーバーラップもほぼ「０」
であり、残留ガスによる燃焼の不安定を抑制できるものである。
【００９９】
　次に、機関トルクが機関トルクＴｂまで上昇すると、図１０の(ｂ)に示すように、やや
遅閉じの閉時期ＩＶＣｂｍまで進角して、機関トルクＴｂを確保しながらポンプ損失を低
減して燃費を可及的に低減するようにしている。ここで、排気バルブの中心位相角は、第
３可変動弁によって、機関トルクＴaの時に比べて差分Δθだけ進角方向に制御されてい
る。
【０１００】
　この差分Δθは、「θaｍ―θｂｍ」、すなわち、「ＩＶＣaｍ－ＩＶＣｂｍ」となって
おり、バルブオーバーラップはほぼ「０」に維持されている。したがって、機関トルクＴ
ａの場合と同様に、筒内の残留ガス量を低減して燃焼変動や燃焼の不安定化を抑制できる
ようになる。
【０１０１】
　更に、アクセルペダルを踏み込んでいくと、図１０の(ｃ)に示しているように、吸気バ
ルブの閉時期ＩＶＣを、閉時期ＩＶＣｃｍまで進角して吸気下死点ＢＤＣ側に近づけ、充
填効率を高めていく。この閉時期ＩＶＣｃｍは、第１の実施形態の図７の(ｃ)のＩＶＣc
とほぼ一致しており、充填効率が高められる閉時期ＩＶＣとなっている。一方、図１０の
(ｂ)に比べて、排気バルブはΔθだけ逆に遅角側に移動して元の位置に戻るように制御さ
れている。ここで、図１０の(ｃ)に示しているように、バルブオーバーラップが大きくな
るので、筒内に残留ガスが多く残ってしまい、燃焼状態が不安定になることが考えられる
が、以下のようにして燃焼状態を改善することができる。
【０１０２】
　すなわち、排気バルブの開時期は遅角し、バルブオーバーラップの中心位相は進角する
。したがって、排気バルブが開いてから比較的短時間のうちに、バルブオーバーラップ時
期を迎えることになる。つまり、排気バルブが開いて、排気バルブ付近の排気管の圧力が
高まり、その高い圧力波は、後流に移動し排気管端部で反射して、再び排気バルブ付近に
戻ってくる。この圧力波が戻ってくる前にオーバーラップ時期を迎えるので、高圧の排気
ガスが排気バルブを介して筒内に残留ガスとして導入されるのが抑制され、これによって
燃焼が不安定になるのを抑制できるようになる。
【０１０３】
　更に、アクセルペダルを最大限に踏み込むと、スロットルバルブが全開となり、充填効
率がさらに上昇し、更に排気ガス量も増加するので、タ－ボチャージャの過給圧（吸気管
圧）が大きく増加しようとするが、図１０の(ｄ)に示すように、閉時期ＩＶＣが閉時期Ｉ
ＶＣｄまで遅角され、また、高機械膨張比εＥｄに制御されるので、機関トルクを最大機
関トルクＴｄに抑制しつつ、第１の実施形態と同様に、熱効率の向上（＝燃費の向上）が
図れると共に、排気ガス温度を低下して排気系部品の熱害を抑制することができるように
なるものである。
【実施例４】
【０１０４】
　第１～３の実施形態に使用した可変圧縮比機構３は、クランク角３６０°で1サイクル
となる機構となっており、原理的に圧縮上死点のピストン位置と排気上死点のピストン位
置とは一致するようになっている。また、同様の理由で、吸気下死点のピストン位置と膨
張下死点のピストン位置も一致する。したがって、機械圧縮比εＣと機械膨張比εＥも原
理的に一致するものである。
【０１０５】
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　これに対して、第４の実施形態に使用する可変圧縮比機構３は、クランク角７２０°で
１サイクルとなる機構となっており、このため機械圧縮比εＣと機械膨張比εＥを互いに
異なるように制御することができる。この異なった形態の可変圧縮比機構３の概略の構成
を図１１を用いて簡単に説明する。尚、詳細な説明は本出願人が先に出願した「特開２０
１６－０１７４８９号公報」に記載されているので参照されたい。
【０１０６】
　内燃機関５１は、シリンダブロック５２内に形成されたシリンダボア５３に沿って上下
方向へ往復運動するピストン５４と、ピストン５４の上下運動によって、ピストンピン５
５やピストン位置変更機構５６のリンク機構５７を介して回転駆動するクランクシャフト
５８と、を備えている。ピストン５４の冠面と、この冠面上方に一点鎖線で示す燃焼室境
界線との間に隔成された空間は気筒内容積（燃焼室容積）である。
【０１０７】
　ピストン位置変更機構５６は、複数のリンクからなるリンク機構５７や、リンク機構５
７の姿勢を変化させるリンク姿勢変更機構５９などから構成されている。リンク機構５７
は、ピストン５４にピストンピン５５を介して連結されたアッパリンク６０と、アッパリ
ンク７に第１連結ピン６１を介して揺動可能に連結されると共に、クランクシャフト５８
のクランクピン６２に回転可能に連結されたロアリンク６３と、ロアリンク６３に第２連
結ピン６４を介して揺動可能に連結されると共に、コントロ－ルシャフト６５の偏心カム
部６６に回転可能に連結されたコントロ－ルリンク６７と、から構成されている。
【０１０８】
　また、クランクシャフト５８の前端部には、駆動回転体である小径な第１歯車６８が固
定されている一方、コントロールシャフト６５の前端部側に従動回転体である大径な第２
歯車６９が設けられ、第１歯車６８と第２歯車６９が噛み合ってクランクシャフト５８の
回転力がリンク姿勢変更機構５９を介してコントロールシャフト６５に伝達されるように
なっている。
【０１０９】
　第１歯車６８は、外径が第２歯車６９の外径の約半分の大きさになっており、したがっ
て、クランクシャフト５８の回転速度は、第１歯車６８と第２歯車６９の外径差によって
コントロールシャフト６５に半分の角速度に減速して伝達されるようになっている。コン
トロールシャフト６５は、リンク姿勢変更機構５９によって、第２歯車６９に対する位相
が変化し、つまりクランクシャフト５８に対して相対回転位相が変更されるようになって
いる。
【０１１０】
　クランクシャフト５８とコントロールシャフト６５は、シリンダブロックに設けられた
共通の前後２つの軸受部材によって各々回転自在に支持されている。また、偏心カム部６
６は、コントロ－ルリンク６７の下端部に形成された大径部にニードルベアリング７０を
介して回転自在に連結されている。
【０１１１】
　このような可変圧縮比機構３においては、上述した「特開２０１６－０１７４８９号公
報」に記載されているように、機械圧縮比εＣと機械膨張比εＥを互いに異なるように制
御することができるものであり、本実施形態においては、この特性を利用して、最大機関
トルク付近で、機械膨張比εＥを増大することによって、熱効率の向上を図る共に、排気
ガス温度を低下して排気系部品の熱害を抑制するものである。
【０１１２】
　次に第１可変動弁機構１、第２可変動弁機構２、及び図１１に示した可変圧縮比機構３
の具体的な制御特性について説明する。
【０１１３】
　図１２には、第１の実施形態である図６と同様の機関トルク領域毎の制御パラメ－タの
制御特性を示している。本実施形態ではこの制御パラメータの制御特性が得られるように
、第１可変動弁機構１、第２可変動弁機構２、及び可変圧縮比機構３を制御するものであ
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る。ここで、過給圧、吸気バルブの閉時期ＩＶＣ、及び吸気バルブの開時期ＩＶＯの制御
特性は第１の実施形態と同様であるので、説明は省略する。
【０１１４】
　尚、本実施形態では図１２にあるように、低負荷領域では、機械圧縮比εＣを「１１」
、機械膨張比εＥを「１５」とする制御特性を採用し、中負荷領域では、機関トルクの増
加に対応して、機械圧縮比εＣを「１１」⇒「１２」のように増大すると共に、機械膨張
比εＥを「１５」⇒「１２」のように減少する制御特性を採用し、高負荷領域では、機関
トルクの増加に対応して、機械圧縮比εＣを「１２」⇒「１１」のように減少すると共に
、機械膨張比εＥを「１２」⇒「１５」のように増大する制御特性を採用している。
【０１１５】
　低負荷領域では、機械圧縮比εＣ、及び機械膨張比εＥは、機関トルクが増加してもほ
ぼ一定の制御特性に設定されている。すなわち、機械膨張比εＥは「１５」と大きく、機
械圧縮比εＣは「１１」と小さく設定される。これによって、機械膨張比εＥを「１５」
と大きい値に設定することにより燃焼仕事が増加し、また、機械圧縮比εＣを「１１」と
やや抑えた値とすることにより、圧縮上死点でのガス温度を抑えることで冷却損失を抑え
、これによって熱効率を高めて燃費を更に向上することができるものとしている。
【０１１６】
　更に、アクセルペダルが踏み込まれて中負荷領域に入ると、低負荷領域の制御特性から
中負荷領域の制御特性に変更されていき、機関トルクＴｃにおいて機械膨張比εＥは「１
５」から「１２」に変更され、機械圧縮比εＣは「１１」から「１２」に変更される。第
１の実施形態では、機関トルクＴｃにおいて機械膨張比εＥ、及び機械圧縮比εＣは「９
」に設定されているが、本実施形態では機械膨張比εＥ、及び機械圧縮比εＣは「１２」
に設定されるので、吸入比（吸入ストロ－ク）も増加して機関トルクの増加が得やすくな
る特性となっている。
【０１１７】
　そして、更にアクセルペダルが踏み込まれて高負荷領域に入ると、中負荷領域の制御特
性から高負荷領域の制御特性に変更されていき、駆動系などの耐久性保証のために設定さ
れた最大機関トルクＴｄ付近になると、機械膨張比εＥは「１２」から「１５」に変更、
設定され、機械圧縮比εＣは「１２」から「１１」に変更、設定される。この制御特性は
、第１の実施形態と同様に大きな機械膨張比εＥ＝「１５」に設定されているので、排気
ガスの温度を十分低下できるものである。
【０１１８】
　その一方で、機械圧縮比εＣの値は、「１２」から「１１」へと低下すると共に、機機
械膨張比εＥ＝「１５」に対して機械圧縮比εＣ＝１１と小さくなっている。このように
機械圧縮比εＣが、第１の実施形態で設定された機械圧縮比εＣ＝１５より小さくなって
いる。つまり、これは有効圧縮比（実圧縮比）が低下することになるので、最大機関トル
クＴｄにおけるノックを回避のために吸気バルブの閉時期ＩＶＣを吸気下死点ＢＤＣから
遅角、或いは進角させる量、すなわち閉時期ＩＶＣによる有効圧縮比の低減量が減少する
ことを意味している。
【０１１９】
　したがって、図１２示すように、「〇」印で示す第１の実施形態の閉時期ＩＶＣｄに比
べて、本実施形態の閉時期ＩＶＣｄの遅角量を小さくすることができる。同様に「〇」印
で示す第２の実施形態の閉時期ＩＶＣｄａｄに比べて、本実施形態の閉時期ＩＶＣｄａｄ
の進角量を小さくすることができる。
【０１２０】
　尚、上述した第１の実施形態～第４の実施形態では、駆動系や内燃機関などの耐久性保
証のために設定された最大機関トルクＴｄは回転数の変化に拘わらずほぼ一定としている
が、回転数の変化に対応して最大機関トルクＴｄを変更するように設定しても差し支えな
いものである。また、駆動系の耐久性保証のためでなく、内燃機関におけるピストンのよ
うな機関構成要素そのものの耐久性や内燃機関の振動限界などから最大機関トルクＴｄを
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設定しても差し支えないものである。
【０１２１】
　更に可変動弁機構は、吸気バルブのバルブリフト及び作動角を制御するリフト・作動角
可変機構、吸気バルブのリフト中心位相角を制御する位相可変機構を併設する例を示した
が、吸気バルブの閉時期ＩＶＣを変化できるものであれば、どのような方式のものでも差
し支えないものである。同様に筒内の機械圧縮比εＣ、機械膨張比εＥを制御する可変圧
縮比機構は２つの方式を示したが、機械膨張比εＥを変えられるものであればどのような
方式のものでも差し支えないものである。
【０１２２】
　以上説明したように本発明によれば、機関トルクが最大機関トルク付近まで増加した際
に、可変動弁機構によって吸気バルブの閉時期を吸気下死点より離間させると共に、可変
圧縮比機構によって機械膨張比を増大させる、構成とした。
【０１２３】
　これによれば、最大機関トルク付近で、吸気バルブの閉時期を吸気下死点より離間させ
ることによって有効圧縮比を低減して耐ノック性を高め、しかも機械膨張比を増大するこ
とによって、熱効率の向上（＝燃費の向上）が図れると共に、排気ガス温度を低下して排
気系部品の熱害を抑制することができる。
【０１２４】
　更に、以上に説明した実施形態から把握しうる技術思想について、以下に記載する。
【０１２５】
　吸気バルブの閉時期を制御する可変動弁機構、及び機械圧縮比と機械膨張比を制御する
可変圧縮比機構を制御する制御手段を備えた内燃機関の可変システムは、前記制御手段は
、少なくとも、機関トルクが小さい第１領域と、機関トルクが中程度の第２領域と、機関
トルクが大きい第３領域とで、前記可変動弁機構と前記可変圧縮比機構を制御するもので
あり、更に前記制御手段は、前記第１領域では、前記機械膨張比を第１機械膨張比に維持
すると共に、前記吸気バルブの閉時期を吸気下死点より進角側に設定し、前記第２領域で
は、前記機関トルクの増加に対応して前記第１機械膨張比を第２機械膨張比まで減少させ
ると共に、前記機関トルクの増加に対応して前記吸気バルブの前記閉時期を前記吸気下死
点の進角側から遅角側に設定し、前記第３領域では、前記機関トルクの増加に対応して前
記第２機械膨張比を第３機械膨張比まで増加させると共に、前記機関トルクの増加に対応
して前記吸気バルブの閉時期を前記第２領域の場合の遅角側よりも更に遅角側に設定する
。
【０１２６】
　また、他の観点から、吸気バルブの閉時期を制御する可変動弁機構、及び機械圧縮比と
機械膨張比を制御する可変圧縮比機構を制御する制御手段を備えた内燃機関の可変システ
ムの制御方法であって、機関トルクが低機関トルクの状態では、前記吸気バルブの前記閉
時期を吸気下死点より進角側に設定し、また、最大機関トルクの状態では前記吸気バルブ
の前記閉時期を前記吸気下死点より遅角側に設定すると共に、前記機械圧縮比と前記機械
膨張比を第１の値に設定し、前記機関トルクが前記低機関トルクと前記最大機関トルクの
間の状態では、前記吸気バルブの前記閉時期を前記低機関トルクと前記最大機関トルクの
間の前記閉時期に設定すると共に、前記機械圧縮比と前記機械膨張比を前記第１の値より
小さい第２の値に設定する。
【０１２７】
　尚、本発明は上記した実施形態に限定されるものではなく、様々な変形例が含まれる。
例えば、上記した実施形態は本発明を分かりやすく説明するために詳細に説明したもので
あり、必ずしも説明した全ての構成を備えるものに限定されるものではない。また、ある
実施形態の構成の一部を他の実施形態の構成に置き換えることが可能であり、また、ある
実施形態の構成に他の実施形態の構成を加えることも可能である。また、各実施形態の構
成の一部について、他の構成の追加・削除・置換をすることが可能である。
【符号の説明】
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【０１２８】
　０１…ピストン、０２…クランクシャフト、０３…コンロッド、０４…燃焼室、０５…
点火栓、１…第１可変動弁機構、２…第２可変動弁機構、３…可変圧縮比機構、７０…タ
ーボチャージャ、７１…コンプレッサ、７３…タービン、７７…ウエイストゲ－ト弁。

【図１】 【図２】
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【図１０】 【図１１】
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