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第 1 章 緒論 
 

１．１ 本研究の背景と目的 
１．１．１ 本研究の背景 
（１）騒音規制の始まり 

１８世紀半ばから１９世紀にかけてイギリスで起こった産業革命以降，科学技術の急速な

進歩に伴い内燃機械の大型化・高出力化が進むと共に交通輸送網の拡大・高速化が図られ，

人類の経済活動の範囲は急速に拡大した．しかしながら，人類は技術革新により便利で豊か

な暮らしを享受する一方で，大気汚染物質による大気汚染や振動・騒音による公害への対応

に追われることとなった． 

我が国では１９５０年代の高度成長期以降，全国的に道路網の整備が進むと共に運送業に

対する消費者ニーズの高度化・多様化（多頻度小口配送，時間指定，貨物の温度管理等）や

新規参入の規制緩和などを背景とし．貨物輸送の主役が鉄道からトラック・バスに移り変わ

るにつれ，排出ガスによる大気汚染が問題視され始めた．特にトラックやバスなどの商用車

に搭載されるディーゼルエンジンは内燃機関の中で理論熱効率が最も高く，且つ高耐久性，

多種燃料性といった経済的に種々の利点がある一方で，シリンダ内における自着火に起因す

る不均一な燃焼形態により NOx と黒煙・粒子状物質（PM）を同時に排出するという欠点が

ある 1)．ディーゼルエンジンが普及し始めた当初から環境性能における課題は認識されてい

たものの，急激に拡大した物流需要に対応するため有効な環境負荷低減技術が確立される前

にトラック・バスの運行台数は飛躍的に増大し，都市部や工業地帯における深刻な大気汚染

の一因となった 2)．深刻化する大気汚染への対策として，表１．１に示すように１９６０年

代初頭から相次いで排ガス規制関連の法律が制定されると，自動車やエンジンメーカ各社は

排出ガス対策技術の開発に取組み，今日では燃料噴射圧力の高圧化や DPF（Diesel Particulate 

Filter）の導入等 3)によりディーゼルエンジンの環境性能はガソリンエンジンに匹敵するまで

に至っている． 

大気汚染が問題視され始めたのとほぼ同時期に，建設機械や輸送機械から発せられる振

動・騒音に対し建設現場や幹線道路の近隣住民から苦情が寄せられるようになり公害として

認識されるようになった．表１．１に示すように１９６８年に騒音規制法，１９７６年に振
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動規制法が施工され，「特定の工場・事業場」，「特定建設作業」，「道路交通による騒音・

振動」等を対象とした振動・騒音が規制されることとなった 4)． 

建設機械の場合，住民の生活を保全する必要があると認められる地域で使用される各種建

設機械の使用に対し規制が設けられた．また振動規制法の施工と同時期に「建設工事に伴う

騒音振動対策技術指針」が国交省により策定され，建設工事の計画・設計・施工の各段階に

おいて施工者が考慮すべき技術的対策の基本方針が示されると共に，表１．２に示すように

産業機械の機種毎，出力毎に騒音・振動の規制値を定め，満足しているものを「低騒音型建

設機械」または「低振動型建設機械」として型式指定を行った．さらに１９８３年には低騒

音型建設機械指定制度が始まり，特定建設作業では型式指定された建設機械の使用が義務化

された． 

自動車等の輸送機械の場合， １９５１年に初めて道路運送車両保安基準において騒音に関

する規制値が設けられた．その後， １９７１年に保安基準の改正により規制項目に加速騒音

が追加され，表１．３～１．５に示すように「加速走行騒音」，「定常走行騒音」，「排気

騒音」について規制値が定められた．また図１．１に各種自動車の騒音レベルの比較を示す

が，加速走行時の車外騒音については法規制によりある一定レベルに抑えられているものの，

それ以外の騒音については車種による差が大きく，特にアイドリング時の車外騒音はガソリ

ン車に比べディーゼル車が大きいことが分かる 5)． こうした特徴を踏まえディーゼルエン

ジンが搭載される長距離輸送用のトラックやバスでは運転手や乗客が車内騒音に長時間晒さ

れることとなり，疲労増大の要因となりうることが指摘されている 6)． 
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Table 1.1 Transition of the domestic environmental regulation 

１９５８年 水質保全法・工場排水規制法 制定 

１９６２年 煤煙の排出規制等に関する法律 制定 

１９６７年 公害対策基本法制定 

１９６８年 大気汚染防止法・騒音規制法制定 

１９７０年 水質汚濁防止法制定 

１９７１年 悪臭防止法制定 

１９７３年 瀬戸内海環境保全臨時措置法制定 

１９７４年 大気汚染防止法の一部改正（硫黄酸化物総量規制導入） 

１９７６年 振動規制法制定 

１９７８年 水質汚濁防止法の一部改正（水質総量規制導入） 

１９８１年 大気汚染防止法施工令の一部改正（窒素酸化物総量規制導入） 

１９９３年 環境基本法制定 

２００１年 環境省発足 

２００４年 大気汚染防止法の一部改正（揮発性有機化合物規制導入） 

 
 

Table 1.2  Noise regulation for construction machinery 

機種 機関出力[kW] 騒音基準値[dB] 

ブルドーザー 

P<55 

55≦P<103 
103≦P 

102 
105 
105 

バックホウ 

P<55 

55≦P<103 
103≦P<206 

206≦P 

99 
104 
106 
106 

トラクターショベル 
P<55 

55≦P<103 
103≦P 

102 
104 
107 

クローラクレーン 
トラッククレーン 
ホイールクレーン 

P<55 

55≦P<103 
103≦P<206 

206≦P 

100 
103 
107 
107 
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Table 1.3 Noise regulation during acceleration operation 

 

（Reference：http://www.jama.or.jp/lib/jamagazine/200812/03.html） 

 

Table 1.4 Noise regulation during normal operation 

 

（Reference：http://www.jama.or.jp/lib/jamagazine/200812/03.html） 

  

http://www.jama.or.jp/lib/jamagazine/200812/03.html
http://www.jama.or.jp/lib/jamagazine/200812/03.html
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Table 1.5 Noise regulation of the exhaust noise 

 

（Reference：http://www.jama.or.jp/lib/jamagazine/200812/03.html） 

 

 

Figure 1.1 Comparison of noise level of various vehicles 5) 

  

車
内
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音
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以上のような種々の課題があるにも関わらず，ディーゼルエンジンはその経済性の高さゆ

えに，今なお世界中でトラックやバス，船舶といった大型輸送機器の動力源もしくは離島や

緊急時における小型発電プラントとして運用され続けている．ディーゼルエンジンの低振

動・低騒音化は製品競争力を高める上で重要となっており，エンジンメーカ各社は設計段階

で低騒音設計を行うための予測・解析技術の開発に取組んでいる．現在では図１．２に示す

ような市販のエンジン・ダイナミクス解析ツール （例えば，PISDYNE（Ricardo 社），

AVL-EXITE（AVL 社）など）7) が登場してきており，エンジン各部の振動応答をシミュレ

ーションにより確認し設計段階で低騒音化対策を検討する事例が増えてきているが，モデル

化作業にはソフトウェアの操作方法を習得した上で，モデル化のノウハウを持った熟練オペ

レータが作業にあたる必要があり導入へのハードルは高い．また振動以外の様々な連成効果

（貨物，熱伝導等）を考慮したコードは複雑化し中身がブラックボックス化しているため，

解析時間が長くなると共に解析結果の見通しがつきにくいという難点がある．  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure 1.2 Dynamic Simulation using commercial software7) 
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（２）建設機械・輸送機械の騒音発生源 

前述のように一般の自動車向けガソリンエンジンとは異なりトラック，バス等の輸送機械

や建設機械では連続的な高負荷運転が強いられるため，高出力化が容易であり耐久性に優れ

るディーゼルエンジンが用いられる．ここではこれら機械の騒音発生源と寄与度評価を踏ま

えた上で，エンジン放射騒音低減の必要性について述べる． 

建設機械の代表例として油圧ショベルの主要騒音源と音源寄与度の例 8)を図１．３に示す．

走行風による冷却が期待出来ない油圧ショベルでは冷却用ファンの発生音の寄与がエンジン

機関音や油圧駆動音と同等であるという特徴がある．また，通常の建設機械ではエンジンと

油圧ポンプは吸音材を内貼りしたエンクロージャーの中に格納され吸遮音されるが，冷却風

の通路としての開口部より音が放射されるため冷却性能と騒音性能のトレードオフが生じる

9),10),11)．  

 

 
(a) Main noise source 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

(b) Noise contribution 
 

Figure 1.3 Example of noise source and contribution of the hydraulic excavator8)  
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次に輸送機械における主な騒音源および車外騒音に対する寄与率 12)を図１．４に示す．大

型トラックの主な騒音発生源はエンジン本体，冷却系，吸気系，排気系，駆動系，タイヤ系

であり，これら音源の寄与率は加速走行時の場合，エンジン本体から発生する騒音の寄与が

高く，次に排気系や吸気系となっている．一方，定常走行時の場合，タイヤ／路面騒音の寄

与が最も高くなるが，中型トラックではエンジンその他の騒音寄与度が半分程度になり，エ

ンジンの負荷状態に依らずエンジン騒音の寄与が高いことが分かる． 

  

 

(a) Noise source 

 

 

 

 

 

 

 

    (a)Acceleration driving              (b)Stationary driving 

(b) Noise contribution 

Figure 1.4 Example of the noise source and contribution of a truck12) 
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ここでは主に車外騒音に着目しエンジン放射音低減の必要性について述べたが，車内騒音

については各種音源とキャビン内部音響特性との関係を踏まえ論じる必要があり，車外騒音

に比べ問題が幾分複雑となるが，車内騒音に対する対策としてもやはり起振源であるエンジ

ン振動・騒音を低減させることが重要となる． 
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（３）エンジン振動・騒音の発生メカニズム 

本研究で対象とする産業用ディーゼルエンジンは連続的な高負荷運転を強いられるため，

燃料噴射ポンプや動弁系の駆動トルクをクランク軸から伝達するために図１．５に示すよう

な歯車列が使用されることが多い．このような歯車列を有するディーゼルエンジン機関音の

発生メカニズムは図１．６に示すように整理され 13)，起振力としてシリンダ内のガス爆発力，

ピストン／コンロッドの慣性力，ピストンスラップ力および歯車列の噛合い力が挙げられる．

ガス爆発力やピストンスラップ力は直接シリンダライナやシリンダヘッドを加振し，それら

がエンジン全体へ伝搬する．慣性力はピストンの往復運動やクランク軸等の軸系の回転運動

に作用し，ベアリングインパクトなどの衝突現象を引き起こす．また歯車噛合い力はクラン

ク軸に作用するトルク変動によって増大し，歯車列の軸受部を介しエンジンブロック・ギヤ

ケーシングに伝搬する．特にアイドリング時などの低負荷時において歯車軸系に作用する負

荷トルクが低下するのに伴い，歯面分離による歯車のガタ打ちが頻繁に発生し衝撃的な噛合

い力が発生することが知られている 14)．このような低負荷時のガタ打ち現象（Gear Rattle）は，

高負荷時の歯車噛合い音（Gear Noise）とは区別されており，この点については本研究の骨子

となる部分であるため既往研究の紹介のところで後述する． 

エンジン表面に到達した振動はクランクケース，ギヤケース，オイルパン等から騒音とし

て放射される．特にギヤケースやオイルパンの薄肉部はパネル状の振動モードが励起されや

すく，人間の可聴域における音響放射効率が大きいためエンジン全体の放射騒音への寄与度

が高いことが指摘されている 15)．  
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Figure 1.5 Configuration of diesel engine 
 

 

 
Figure 1.6 Generation mechanism of engine noise13) 
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（４）ディーゼルエンジンの振動・騒音低減対策 

一般的に騒音対策は起振源対策，伝搬経路対策，発音部対策に分けて考えられるが，ディ

ーゼルエンジンの場合，起振源対策の源流にあたる対策として燃焼状態の最適化によるガス

爆発力波形の制御がある．1990 年代より排出ガスの浄化を目的とし燃料噴射タイミングや噴

射率を最適化する取り組みがなされ 1),16),17) ,18)，図１．７に示すコモンレールシステム（電子

制御・高圧噴射システム）による燃料ポンプの登場により緻密な燃料噴射制御が可能となり

燃焼時の圧力上昇率の抑制によるエンジン機関音の低減が報告されている 19),20),33)．ピストン

スラップ力や歯車噛合い力といった衝撃起振力の低減はピストン，コンロッド，歯車軸等の

往復回転運動部品の軽量化が重要であり，材料技術の発展に伴い部品毎に材料変更が積極的

に行われてきた． 

 

 

Figure 1.7 The Common rail system17) 
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衝撃力を発生する事象に対する低騒音化の取り組みとして，ピストンスラップ力の低減対

策ではスカート部に緩衝材として樹脂パッドを埋め込んだピストン 6)や図１．８に示すよう

なストラット付ピストン 16)，さらにはオフセットピストン 21), 22)があり実機への適用が進んで

いる．また，最近ではピストンピンの中にダイナミックダンパー（マツダ“ナチュラル・サ

ウンド・スムーザー（NSS）”）を装着しピストンの共振を抑制することにより，図１．９

に示すように緩加速時に高周波数域で発生するディーゼルノック音を低減した例もみられる

23),24)． 

 

 

 

 

 

 

 

               (a) Strut piston15)               (b) The offset piston21) 

Figure 1.8  Countermeasure for Piston slap force 

 

 

Figure 1.9  Effect of NSS(Interior Noise at Moderate Acceleration)24) 
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歯車噛合い力を低減するには加工精度の高い歯車を用いるのが最も確実であるが，歯車等

級を上げるとコストインパクトが大きく量産型のエンジンで採用されることは少なく，通常

ははすば歯車のねじれ角増大や小モジュール化等で総合噛合い率を増大させるのが一般的で

ある．また歯車材質としてオーステンパ処理球状黒鉛鋳鉄（ADI）を採用することにより図

１．１０に示すように聴感上重要となる 1k～2kHz 帯の騒音を低減した例が報告されている．

37), 38) 

その他には歯車低騒音化デバイスとしてフリクションギヤやシザーズギヤ 6),16),36),37)が提案

されており，図１．１１に示すようにバックラッシュ量の低減により騒音低減することが確

認されているが，メンテナンスの複雑さなどから実機への適用例は少ない． 

 

Figure 1.10  Noise reduction by the adoption of ADI gears37) 

 

 

Figure 1.11  Noise reduction by the adoption of scissors gear6) 
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次に伝搬経路上の対策について述べる．伝搬経路上の対策は構造変更による振動特性のチ

ューニングや主要部品の制振処理・防振支持があり，対象部品の特性に応じた対策が講じら

れる． 

クランク軸への対策はダンパの装着が一般的である．従来は捩り振動低減を目的とした捩

りダンパが主であったが，エンジン低騒音化の進展にともないこれまでマスキングされてい

た曲げ振動による騒音が顕在化し，その低減のために曲げダンパを装着した例 25),26)もみられ

るようになっている．最近の開発例ではクランク軸のウェブ部やカウンターウェイト形状の

最適化を行うことで，対象モードを再配置し高周波数域のノック音を低減している 33), 34）．ま

たクランク軸の主軸受部への潤滑油の供給条件を変更した要素試験において潤滑状態を良好

に保つことで 2kHz の高周波数域において 5dB 程度の騒音低減効果がみられることが確認さ

れている 31)． 

歯車軸系は構造上，ダンパ等のデバイスを付加するスペースが少ないため軸受の支持剛

性・減衰特性の見直しや歯面への注油による低振動化が図られる． 

シリンダブロックの場合，スカート部の振動応答低減を目的として，図１．１２(a)に示す

ようなリブ追加や肉厚増加といった補強対策による応答低減が図られるが，周波数帯によっ

ては騒音が悪化する場合もあるため注意が必要である 16)．また，主軸受周りの構造を大幅に

変更し，図１．１２(b)に示すような主軸受とクランクケースを分離した構造が採用される例

もある 27),39)． 

ギヤケースカバーやオイルパンのカバー類は，防振支持による対策が一般的かつ有効的な

手法として採用されている 28)．他にもシリンダブロックのボルト締結部に着目し，結合部面

圧を均一化することで結合部における減衰能を向上させる対策案が提案されており，防音室

内で実施したエンジンベンチテストではアイドリング運転時で 1.4dB の騒音低減が確認され

ている 32)． 
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(a) Structure modification of the cylinder block15) 

 

(b) The addition of the Bed Plate35) 

Figure 1.12 Countermeasure for the Engine Block 
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最後の発音部対策はオイルパン，シリンダヘッドカバー，ギヤケースカバー等の制振処理

16),28)や高剛性化 29),30)といった騒音放射面の振動低減を目的とした対策が一般的である．オイ

ルパンやギヤケースカバー等は強度部材ではないため，対策による構造変更の自由度が比較

的高く，実機ではこれらの対策が取られることが多い．またエンクロージャーによるエンジ

ン放射音の吸音・遮音が対策として挙げられるが，ヒートバランス成立のための通風量確保

と開口部からの漏れ音低減との二律背反をいかにクリアするかが重要な設計課題となる 8)．

このように発音部対策は，おのずとエンジン表面の音響放射に寄与する部材が対象となるた

め対策範囲は広範囲となり，可能な限り起振源に近いところで効果的な低減対策を講じるこ

とが望まれるが，機関出力と燃費性能を損なうことなく起振力を低減することは容易ではな

い．今後，燃料噴射制御技術や CAE 技術の高度化に伴い上流側での対策が進んでいくことが

望まれる． 
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１．１．２ 本研究の目的 

建設機械・輸送機械などに用いられる産業用ディーゼルエンジンでは，排ガス規制などの

低公害化の要求と共に作業環境やオペレータに配慮した低騒音化が強く求められており，最

近では軽量化，低コスト化と低騒音，低振動を両立させる革新的な技術が必要とされている．

エンジン騒音の低減には燃焼パルスの制御と共に，運動部や回転部の衝撃力等の機械起振力

の制御やエンジンブロックの低振動構造設計が重要となるが，そのためにはエンジン振動応

答を高精度に予測可能な解析モデルの構築が不可欠である．また実機開発においては競合他

社より一刻も早く新型モデルを市場に投入する必要があり開発スケジュールは非常にタイト

なものとなっている．したがい，設計初期段階で振動・騒音の評価を行った上で初期設計プ

ランを絞り込み，その後の詳細検討で手戻り作業を極力排除した開発フローを構築すること

が重要となる．そのためには計算負荷が小さく，実測結果との整合性がとれた解析コードが

求められる． 

著者は，これまでにエンジンを構成するシリンダブロックやクランク軸等の主要部品の振

動特性を有限要素法等の数値計算や実験で予め求めておき，モーダル応答解析によりエンジ

ン振動・騒音を高精度に予測する手法を構築してきた 40),41),42)．本研究では，エンジン放射音

に対し寄与の大きい歯車衝突起振力に着目し，これまで十分な検討が加えられていなかった

歯車列の衝突振動モデルをエンジン全体の振動応答計算プログラムに組み込み事により，歯

車列の衝突振動抑制によるエンジン振動・騒音の低減対策構造策定を目的としている． 

 

  



19 
 

１．２ 従来の研究 

ここでは歯車，歯車列の挙動解析に関するこれまでの研究について述べる．図１．１３に

歯車軸系の非線形振動に影響を及ぼす因子と必要な解析技術を示す．歯車の噛合い現象に伴

い発生する振動は“ガタ打ち”，“噛合い振動”，“自励振動”の３つに大きく分けられる

43)．本研究で対象とするガタ打ちは，歯車列に作用する負荷トルク（定常トルク）が小さい

場合に発生し，図１．１４に示すように歯面同士が頻繁に歯面分離，衝突を繰り返す現象で

ある．歯面の衝突は，正歯面側と逆歯面側の両方で発生する．一方，噛合い振動は歯車軸系

に常に一定以上の負荷トルクが作用している場合の歯面噛合いに伴い発生する現象であり，

噛合いの進行に伴う噛合い点の変化や噛合い枚数の変化に伴う剛性変動等の非線形性に起因

する．噛合い振動は歯打ちとは異なり，基本的に正歯面側での噛合いとなる．  

ガタ打ちおよび噛合い振動に影響を及ぼす因子は，歯面間のスクイズ油膜力，くさび油膜

力，トルク変動，共振，バックラッシュおよび噛合いの非線形性である．歯面間のスクイズ

油膜力およびくさび油膜力はガタ打ちで発生した衝撃荷重を緩和する因子である．油膜の非

線形性を考慮する場合，油膜負荷能力解析を行う．また噛合い振動の非線形性を評価するに

は工作誤差，弾性変形を考慮した歯当たり解析が必要である．  

初めに，歯車噛合い振動に関するこれまでの研究成果について述べる．会田ら 44)は無響室

内での精密な騒音計測と理論解析との比較により，平歯車の円周方向振動が騒音の発生源で

あることを明らかにし，歯車振動と騒音の関係を定量的に示している．また歯車振動の起振

源は噛合い枚数の変化による歯のばねこわさの急変が主であり，ピッチ点における摩擦力の

方向変化による影響はほとんど無視することができるとしている．さらに負荷トルクが騒音

に及ぼす影響についても検討し負荷トルクの上昇に伴い発生騒音が増大することを明らかに

した．梅澤ら 45), 46), 47)は音響ホログラフィや有限要素法を用い騒音発生源の特定を行うととも

に，噛合い率と歯形修正による振動・騒音への影響を検討し，噛合い率と歯車振動の関係を

定量的に示した．さらに歯形修正歯車についても検討を行い，歯型修正により振動特性が良

好になることを報告している．  
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Figure 1.13 Parameters and analysis techniques affects to non-linear vibration of gear mating34) 

 

 

Figure 1.14 Phenomenon of gear rattle34) 
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一方で，本研究で対象としているアイドリングのような低負荷状態で発生する歯車のガタ

打ちの場合，通常の噛合い進行に伴う噛合い力の変動ではなく歯面衝突時の衝撃力が起振源

となるため，歯車騒音の予測には歯面分離の要因となる回転軸のトルク変動に伴う回転角変

動を精度良くシミュレートする必要がある．このような歯車の歯面分離による衝突振動が支

配的となる事象に対しては，図１．１５に示すように衝突ばねとダッシュポットで構成され

た簡易な衝突モデルを歯車噛合い部に組込んだ歯車軸系の解析モデルが提案されている 48)．

これらの衝突パラメータを如何に設定するかが重要であり，本研究における主要な検討項目

の一つである．この衝突パラメータに関しては従来研究において様々なモデルが提案されて

おり，次ページ以降に代表的なものについて紹介する． 

 

 

Figure 1.15  Foundamental model of gear tooth impact 
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R.Singh ら 49), 50), 51)は自動車用トランスミッションを対象に歯打ち現象を考慮し，図１．１

６に示すような歯車軸系の解析モデルを提案している．このモデルでは嚙合い力として歯面

剛性によるばね反力のみを考慮し，構造減衰や油膜減衰等の減衰効果は考慮していない．ま

た歯面剛性は嚙合い変位に依らず一定値をとるものとしている．この研究の中で R.Singh ら

は歯車対の相対角加速度に着目しギヤ騒音発生時の評価クライテリアを提案し，自動車用ト

ランスミッションの低騒音設計における一つの指針を示した． 

 

 

Figure 1.16 Analytical model of gear impact (Singh’s model) 
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一方，R.Brancati ら 52)が提案した衝突モデルは，図１．１７に示すように R.Singh らが考慮

していなかった油膜減衰を衝突モデルに組込むと共に，噛合い剛性は梅澤らの近似式 54)を用

い嚙合い変位及び噛合い枚数の関数とすることで歯面衝突モデルの精緻化を図った 53)．油膜

減衰は剛体円筒の相対運動に伴い発生する油膜のスクイズ効果を考慮しモデル化している．

これらの歯車噛合いモデルを用いたシミュレーションの結果，油膜減衰の影響により歯車衝

突振動が緩和されることを確認している．この結果は R.Russo ら 55)が行った歯車試験機を用

いた確認試験により妥当性が確認されている． 

 

 

Figure 1.17 Analytical model of gear impact (Brancati’s model) 
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また S.Theodossiades ら 56)は図１．１８に示すように油膜剛性及び減衰に起因する非線形ば

ねとダッシュポットを用いた衝突モデルを提案した．上記 2 つの衝突モデルとの大きな違い

は噛合い剛性を考慮していない点であり，これは油膜の存在領域を超えて歯面同士の弾性接

触が始まる前に油膜反力によって歯面分離が引き起こされることを仮定している．油膜の非

線形性は歯面法線方向とそれに直交する方向の相対運動に伴い発生する油膜のスクイズ効果

とくさび効果に起因するものであり，剛性及び減衰効果の計算式として T.Sasaki ら 57)の提案

する相対運動する剛体円筒間の油膜負荷能力から導出した理論解を採用している．論文では

シミュレーションを踏まえ，歯車の歯打ち現象においては油膜が非線形を持ったばねとダッ

シュポットとしての効果を持つことや系の応答が油膜の特性に強い影響を受けることを指摘

している． 

 

Figure 1.18 Analytical model of gear impact (S.Theodossiades’s model) 
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J.Dion58)は図１．１９，１．２０に示すように噛合い部を 5 つの領域に分割し，それぞれの

領域において歯面衝突モデルのばねとダッシュポットを設定している．この衝突モデルでは

歯車の製作誤差をパラメータとして導入しており，この製作誤差の範囲において噛合い剛性

及び衝突減衰が変化するものと仮定し，0 から一定値に達するまで連続的に変化するよう遷

移領域を設けている点に特徴がある．噛合い剛性は有限要素法により接触状態を再現し，そ

の接触形態（点-面接触等）を考慮し Hertz 接触理論により決定しており，衝突減衰は実験よ

り決定することが困難であるため減衰比を 1～5%となるよう決定している．これらの衝突モ

デルの妥当性は，実際に歯車試験装置を製作し歯車の回転角変動について実測と計算の比較

により確認している．なお，試験との比較解析を行う際，製作誤差による遷移領域 εは 1μm

としている． 

 

 

 

 

Figure 1.19 Analytical model of gear impact (J.Dion’s model) 
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𝐺：Backlash 
𝜀：Error of manufacturing 
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Figure 1.20 Analytical model of gear impact (J.Dion’s model) 
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取り上げた 4種の衝突モデルの特徴を表１．６に纏める．ガタ打ちのような衝突現象でも

歯面剛性を考慮したモデルが多くみられる．油膜減衰をモデル化に含めるか否かは解析対象

とする機器の潤滑状態によるところが大きいと考えられる．また表面性状や歯車軸系の構造

減衰は考慮されたケースは少ない． 

噛合い部に介在する油膜の非線形性が及ぼす影響の大きさにおいては数多くの論文で指摘

されているが，スクイズ効果による剛性と減衰を同時に考慮したモデルはみられず，衝突モ

デルの高度化という観点から油膜介在時の影響をどのようにモデルに反映するかという点に

おいて，検討の余地があると考えられる． 

本研究では，油膜減衰と 

 

Table 1.6 The outline of gear impact model 

 R.Singh’s 
model 

R.Brancati’s 
model 

S.Theodossiades’s 
model 

J.Dion’s 
model 

This 
Research 

Shape of 
Surface 

×*1 × × ○ × 

Stiffness of 
gear 

○ ○ × ○ ○ 

Stiffness of  
oil film 

× × 〇 × × 

Structural 
Damping  

× × × ○ ○ 

Damping of  
oil film 

× ○ ○ × ○ 

Experiment 

－ 

Done 
(Good 

agreement) 
－ 

Done 
(Good 

agreement) 

Done 
(Good 

agreement) 
*1 ○：Considered，×：Not Considered． 
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エンジン全体の振動解析においては１９８０年代頃から長池，長松が部分構造合成法を用

いエンジン全体系の振動解析モデルを構築し燃焼圧による振動がピストン，コンロッド，ク

ランク軸を介しシリンダブロックへ伝搬する事象を解析し 59) ，次にシリンダブロック及びフ

ライホイール表面からの放射音を境界要素法による予測する手法を開発した 60)．さらに，長

池，長松，雉本は，開発した騒音予測手法をピストン，コンロッド，クランク軸およびシリ

ンダブロックを組合せたエンジン全体系に適用し，その妥当性を確認した 61)． 

その後も，長池，長松は継続して各部分構造の予測精度の向上に向けた取り組みを行い 62)，

孫，本多らの研究では実稼働状態における主要起振力の一つであるバルブ着座力に着目し実

験と解析の比較により，一連の振動・騒音解析手法の実機適用の目途を得た 63)．しかしなが

ら，これらの解析モデルには歯車列は含まれておらず歯車列の衝突振動がエンジンの放射騒

音に及ぼす影響については明らかとなっていない．  

太田らはこれまでに中小型ディーゼルエンジンを対象とし，エンジンブロック単体の振動

特性解析 64)やモード解析法を用いたピストンスラップ力 21),22)の予測法の開発に取り組んでき

た．また，これらの研究成果を統合しクランク軸，歯車軸系とエンジンブロックの連成効果

を考慮した連成振動応答解析法およびエンジンブロック表面からの放射騒音解析法 40)-42),65)-69)

を開発し，エンジンの低振動・低騒音化設計に適用してきた． 
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１．３ 本研究の実施項目 

第１章では，本研究の目的，本研究に関連するこれまでの研究例，および各章の概要につい

て述べた． 

 

第２章では，本研究の検討に用いるエンジン連成振動応答解析法について説明する．まずエ

ンジン全体構造の解析モデルについて述べた後，エンジン軸系，エンジン起振力，軸受部，

歯車ガタ打ちのモデル化について述べる． 

本研究では歯車ガタ打ちを油膜が介在する歯面同士の衝突現象と捉え，歯面衝突剛性と油膜

減衰を模擬したダッシュポットの直列結合モデルを検討する．歯面衝突剛性は円筒同士の衝

突を仮定し Hertz 接触理論から衝突ばね定数を導出する．油膜減衰は噛合い部に形成される油

膜形状を仮定し，流体潤滑理論に基づき数値解析により求めた油膜負荷容量と歯面接近速度

の関係から減衰係数を決定する．また，モデル化の妥当性検証のため油膜無し／有りの 2 ケ

ースについて半球面と平面の衝突シミュレーションを実施し，衝突試験で取得した油膜無し

／有り時の衝突力波形と計算結果と比較することで衝突モデルの妥当性を確認する．  

妥当性を確認した衝突モデルをもとに，歯車噛合い部の衝突現象を歯面を模擬した等価な

円筒面同士の衝突に置き換えることで実機噛合い部の衝突剛性および油膜減衰を導出し，新

たな歯車ガタ打ちモデルをエンジン連成振動応答解析法に組み込む．  

 

第３章では，エンジン放射騒音解析について述べる．第２章で説明したエンジン全体連成

振動応答解析プログラムで求めたエンジン表面の振動速度情報を入力と，境界要素法

（Boundary Element Method，以下 BEM）により任意の評価点における騒音レベルを予測

する．本研究では更にエンジンブロックの固有振動モード毎の音響放射効率 σを用いてエン

ジン騒音の音響放射パワーW を簡便に評価する手法も提案し，更に予測した周波数スペクト

ルから時刻歴波形に変換し音響ファイル生成を行うエンジン機関音質評価システムを構築す

る．  
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第４章では，第２章で提案した新衝突モデルを組込んだエンジン連成振動応答解析法およ

び放射騒音解析法を用いた数値シミュレーションを実施し，歯車列の衝突振動とエンジン騒

音の関連について検討する．歯車噛合い部のバックラッシュ量とエンジン回転数を変数とし

たパラメータスタディを実施し，歯車噛合い力，エンジン各部の振動応答およびエンジン放

射騒音との関連について考察すると共に，実測値との比較により本研究で提案する衝突モデ

ルの妥当性を検証する． 

 

第５章では，第４章で考察した低回転時と高回転時の歯車列の振動応答の差異についてク

ランク軸の振動特性を踏まえその要因を検討すると共に，高回転数域で歯車列の衝突振動が

増大するメカニズムを明らかにする．さらに明らかとなった増大メカニズムに着目したエン

ジン低騒音構造の提案を行い，数値シミュレーションを用い提案した低騒音構造の低減効果

を定量的に評価する． 

 

第６章は本研究の成果を総括した結論である． 
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記号 

 

本論文では添字 0,1,2,3,4はエンジンブロック，クランク軸，中間歯車軸，燃料噴射ポンプ軸，動弁

系駆動軸を表す．また添字 B は軸受，G は歯車に関する量を表す．外力は FMと FCが回転座標系表

示，その他は静止座標系表示である． 

 

C：減衰行列 

𝑪�：有効減衰行列 

𝑭�：有効外力ベクトル 

FB1:クランク軸の軸受部に作用する力 

FB2:中間歯車軸の軸受部に作用する力 

FB3:噴射ポンプ軸の軸受部に作用する力 

FB4:動弁系駆動軸の軸受部に作用する力 

FC：クランクピンに作用するガス爆発力とピストン＋コンロッドの慣性力 

FC3：噴射ポンプ本体に作用する燃料噴射圧力による力(カムによる側力も含む) 

F’C3：噴射ポンプ軸に作用する燃料噴射圧による力とトルク 

FC4：エンジンブロックに作用する動弁系開閉力による力 

F’C4：動弁系駆動軸に作用する弁開閉力による力とトルク 

FE0：エンジン支持部からの反力 

FG0：ガス爆発力 

FG1：クランク軸と中間歯車の噛合い力 

FG2：中間歯車に作用する歯車噛合い力 

FG3：噴射ポンプ軸歯車と中間歯車の噛合い力 

FG4：動弁系軸歯車と中間歯車の噛合い力 

FS0：エンジンブロックに作用するピストンスラップ力 

FM：クランク軸に作用する遠心力 

FS0：ピストンスラップ力 
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K：剛性行列 

𝑲�：有効剛性行列 

M：質量行列 

𝑴�：有効質量行列 

T：回転座標系と静止座標系の座標変換行列 

Uj,Vj：回転座標系で示した節点 j の位置 

 

a=( a0, a1, a2, a3, a4)t: モード座標ベクトル 

𝒄B：主軸受の結合部の減衰行列 

hlm, glm：境界要素法における影響係数 

𝒌B：主軸受結合部の剛性行列 

mj：クランク軸の節点 j の分布質量 

p：音圧 

p＊：音圧の複素共役 

u1：回転座標系から見たクランク軸の振動変位 (並進＋回転) 

x0：静止座標系から見たエンジンブロックの振動変位(並進＋回転) 

x2：静止座標系から見た中間歯車の振動変位(並進＋回転) 

x3：静止座標系から見た噴射ポンプ駆動歯車の振動変位(並進＋回転) 

x4：静止座標系から見た動弁系駆動歯車の振動変位(並進＋回転) 
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𝜟𝑲𝟏：コリオリ力の起因するクランク軸剛性行列への付加行列 

𝜟𝑪𝟏：コリオリ力の起因するクランク軸減衰行列への付加行列 

Φｑ=[・・φｑｎ・・]：第 q構造の固有振動モード行列 

 

κ=ω/c：波数，c は音速を表す 

ζｑｎ：第ｑ構造の第 n次モード減衰比 

φｑｎ：第 q構造の第 n次固有振動モード 

ω：円振動数 

ωｑｎ：第 q構造の第ｎ次固有円振動数 

ω：クランク軸の回転角速度  
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第２章 エンジン構造の連成振動解析法と歯車ガタ打ちのモデル化 

 

２．１ エンジン構造の解析モデル 

２．１．１ 全体系の解析モデル  

図２．１に示すように本研究で用いたエンジン構造モデルはクランク軸, 中間歯車, 噴射ポ

ンプ軸, 動弁系カム軸が歯車列を介して結合されており，各々の軸は軸受を介してエンジン

ブロックから支持されている．図２．１に示すエンジンブロックの FEM(有限要素)モデルは

クランクケースとシリンダヘッド, フロントプレート，ギアケーシング，列型噴射ポンプか

らなる．本研究が対象としている小型高速ディーゼル機関の場合，エンジン騒音レベルを決

定するのは 3kHz 以下の周波数成分であるので，エンジンブロックや回転軸系の FEM 解析モ

デルは 4kHz 程度の固有振動特性が明確に識別できるメッシュ分割とした． 

エンジンブロックは板要素，梁要素とソリッド要素でモデル化した．図２．２にクランク

ケースの固有振動数計算結果と計測結果の比較を示す．また，図２．３に固有振動モードの

計算結果を示す．固有振動数の計算値は実測値と 10%以内の誤差で一致している． 

クランク軸、噴射ポンプ軸、動弁系カム軸は弾性体としての軸振動特性を考慮する．噴射

ポンプ軸、動弁系カム軸は軸対称体 (等方性軸系) として近似する．図２．４に示すクランク

軸の振動は捩り－曲げ－縦変形が複雑に連成して現れるので非等方性軸系として厳密にモデ

ル化する．ソリッド要素を用いた解析結果を基に，曲げ／捩り／伸縮剛性が等価な集中質量

を有する梁モデルを作成し，回転座標系を用いて連成振動応答計算を行う．中間歯車は支持

部(クランクケース)からの軸の長さが短いので剛体としてモデル化する．捩り方向の回転運動

を主体に考えるが、並進やロッキングモードも考慮するので，せん断力やモーメントによっ

てクランクケース前面の曲げ振動が励起される． 
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Figure 2.1 Analytical model of engine block and rotating shafts 

 

 

Figure 2.2  The validation of the analytical model for the crankcase 
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Figure 2.3  Mode shape of the crankcase 

 

 

 

Fig.2.4 Analytical model of crankshaft 

 

  

 

(a) Twisting mode (559Hz) (b) Bending mode (834Hz) 

Crankshaft 

FEM Solid model 

FEM Beam model 
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２．１．２ 各構造に作用する起振力  

本研究では起振力として図２．５に示すような，ガス爆発力による力 FG0，ピストンスラッ

プによる衝撃力 FS0，燃料噴射圧力による力とモーメント F’C3，動弁系の開閉による力とモー

メント F’C4の他にクランク軸回転による遠心力 FM，ピストンやコンロッドの慣性力も考慮す

る．ピストンスラップ力はピストン形状とピストンとライナーの振動特性を考慮したシミュ

レーション計算で求める 21)．燃料噴射ポンプは図２．６に示すような列型ポンプを用いてお

り，噴射圧力とカムに作用する力とモーメントを考慮している．  

 図２．５に示す各エンジン起振力の波形は，歯車列の衝突力による騒音が問題となる無負

荷時のものであり，(a)ガス爆発力と(c)燃料噴射圧力は実測値，その他は計算値である． 

 

  



38 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure 2.5 Engine exciting force 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure 2.6 Fuel injection pump and its force and moment 
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２．１．３ 主軸受部のモデル化  

図２．７に示すように，軸受を介した結合部の動剛性は油膜動剛性と構造局部動剛性の直

列結合で表す 66)．主軸受部は軸受荷重に対応する軸の偏心位置をあらかじめ求めておき，各々

の偏心位置における油膜の剛性係数と減衰係数を無限小幅軸受理論に基づき決定する．軸受

油膜の動剛性は並進方向のみを考慮し，軸の傾きに対するモーメント剛性・減衰効果は省略

している． 
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Figure 2.7 Equivalent stiffness and damping of main bearing 
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２．１．４ 歯車列噛合い部のモデル化 

 図２．８に示すように歯車列は歯の剛性を介して力やトルクを伝達する．はすば歯

車の場合は，周方向の力だけでなく軸方向の力も発生する．負荷トルクが大きく歯面

分離が生じない場合は，歯の剛性(ばね定数)はトルクや歯あたりの状況によって変化

する．本研究で議論するような無負荷のアイドリング運転状態では，クランク軸の回

転変動や噴射ポンプの駆動トルクの変動によって頻繁に歯面分離が発生し歯車噛合

い部に衝突振動が生じるので，歯面間に介在する油膜による減衰効果を模擬した減衰

要素と衝突ばね-構造減衰要素を直列結合とすることにより衝突部のモデル化を行っ

た．  
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（１）油膜減衰を考慮した衝突モデルの妥当性検証 

図２．８(c)に示す衝突モデルの妥当性を検証するために，図２．９に示すような振り子を

用いた衝突試験装置を製作し衝突面への油膜塗布の有無による衝突力の変化を確認した．本

装置は片側が半球面，もう片方は平面となっており，半球面側の振り子にはフォースゲージ

を組込み衝突時に生じる衝突力を測定した．使用した計測機器を表２．１に示す． 

 

 

Figure 2.9 Pendulum impact test machine 

 

Table 2.1  Measurement instrument for the impact test machine 

Item Manufacturer Type 

Accelerometer ONO SOKKI NP-2910 

Force gauge RION PF-31 

Charge Amp. ONO SOKKI CH-1200 

Data Logger GRAPHTEC GL1100 

  

Force gauge Accelerometer 

θ 

3
1
0
[m

m
] 

 

約 0.1[kg] 
※センサ質量込み 

Steel Steel 

Aluminum 

Bearing 



42 
 

図２．１０に衝突試験結果を示す．点線が油膜を塗布していない場合を示し，実線が油膜

を塗布した場合を示している．データ処理等の詳細は Appendix Bに示すが，本試験結果はセ

ンサ内部共振によるノイズを除去するためにフィルタ処理を行っている． 

油膜が衝突面に介在することで衝突力の最大値が 1,987[N]から 1,716[N]まで 14％程度低

減されており，また衝突力の立ち上りをみると油膜がない場合に比べ早くなっている．本実

験により油膜の衝撃緩和作用を実証することができたので，本研究では衝突試験を再現した

シミュレーションの計算結果と実測結果の比較により直列結合モデルの妥当性を確認するこ

ととした． 

油膜塗布時に衝突力波形の立ち上りが早くなっていることは，衝突面に閉じ込められた油

膜を介して半球面衝突面が変形している事を示しており，このような現象は弾性流体潤滑

（EHL）領域における油膜の特性として実験により確認されている 70), 71)． 

 

 

 

Figure 2.10 Measurement result 
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図２．１１に示すようなモデル化を行い，衝突試験をシミュレーションにより再現した．

計算条件を表２．２に示す．油膜減衰と構造ばね／減衰の結合部の質量 m0は計算が発散

しない程度の小さい値を用いた．  

構造減衰係数 Cstは油膜無しの状態で衝突させた場合の反発係数から推定し，衝突ばね定

数 KHertz は衝突面形状の計測結果をもとに Hertz 接触理論 83)を用いて推定した．また，油膜

減衰係数 Coilは，衝突面の形状と油膜厚みの計測結果をもとに Reynolds 方程式から決定し

た（詳細は Appendix D に示す）．図２．１２にばね定数と弾性変形量の関係を，図２．

１３に衝突面の形状を，図２．１４に油膜減衰係数と油膜厚さの関係の計算結果を示す． 

 

 

Table 2.2 Calculation parameters of impact model 

Structure damping  350 [Ns/m] 

Stiffness of impact surface See Fig.2.12 

Damping of oil film  See Fig.2.14 

Mass mi 
 𝑚1 = 0.111[kg]，𝑚2 = 0.105[kg] 

 𝑚0 = 0.001[kg] 

Initial condition 
 𝑥1 = 0.0[µm]， 𝑥2 = 0.0[µm] 

 �̇�1=0.90[m/s],  �̇�2=0.0[m/s] 

 

 

 
 

Figure 2.11 Impact model of series coupling for the impact test 
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Figure 2.12  Relationship stiffness and elastic deformation 

 

 

Figure 2.13  Shape of cross section of the test piece  
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図２．１３に示す衝突面の断面形状の計測結果をもとに半球面の先端に平面部を設けた

場合の油膜減衰を Reynolds 方程式より求めた．参考までに平面部がなく完全球面とした場

合の解析結果も合せて示している．油膜厚さが 10μm を下回ると急激に減衰係数が増大す

る点は両者に共通する傾向であるが，油膜厚さが 5μm まで薄くなると平面部がある場合の

方が完全球面の場合に比べ 3 倍程大きくなることが分かる．  

 

 

 
Figure 2.14 Calculation result of oil damping effect(with & without flat surface) 
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図２．１５に油膜有りと無しの場合の衝突力波形の計算結果と実測結果の比較を示す．両

者には良い一致がみられ，油膜直列結合モデルは妥当であるとみられる． 

 

 
(a) Measurement result 

 

 

(b) Calculation result 

Figure 2.15  Comparison of measurement and calculation result  
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（２）等価衝突モデルの導入 

実測との比較により妥当性を確認した油膜直列結合モデルを歯車ガタ打ち部を有するエン

ジン連成振動解析プログラムに組込むには，油膜減衰と衝突ばね及び構造減衰を結合する節

点の挙動も含めた応答計算が必要となり，計算時間が膨大となることが予想される．そこで

本研究では図２．１６に示すように直列結合モデルと等価な並列結合モデルを導入した．  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure 2.16 Series and equivalent parallel connection model considering oil damping 
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並列結合モデルの等価ばね定数と等価減衰係数は，図２．１７に示す直列結合モデルで計

算される衝突力波形をもとに決定した．  

図２．１７の時刻歴波形を質点間相対変位 )( 21 xx −=δ を横軸にとり，書き直すと図２．

１８(a)のようになる．赤の点線は衝突ばね KHertz が負担するばね力（ )( 20 xxKHertz −⋅= ）を，

青の一点鎖線は構造減衰 Cstが負担する減衰力（ )( 20 xxCst  −⋅= ）を示しており，これらの合

力は中間節点において油膜反力（ )( 01 xxCoil  −⋅= ）と釣り合っている．また，圧縮時と伸張

時でばね力および減衰力が異なっており，圧縮時と伸張時で異なる値を設定する必要がある

ため，本研究では式（２．８）に示すように圧縮時のばね力 F(kc)と伸張時のばね力 F(ks)の平

均値を等価ばね力 F(kE)として考え，式（２．９）により等価ばね定数 KEを定義した．図２．

１８(b)に等価ばね力，図２．１９(a)に等価ばね定数の計算結果を示す． 

2/))()(()( scE kFkFkF +=                (2.8) 

δ/)( EE kFK =                        (2.9) 

ここで，δ は質点間相対変位であり， 21 xx −=δ である． 

次に，式（２．１０）に示すように衝突力から等価ばね力を差し引いた分を等価減衰力と

おき，等価減衰を式（２．１１）により定義した．ただし，図２．１８(b)に示すように圧縮

時と伸張時では等価減衰力が異なるため，そのままでは異なる等価減衰係数を設定する必要

があるが，図２．１９(b)に示すように平均値をとることとした．また衝突力最大（変位最大）

となる付近では質点間の相対速度が０となり，式（２．１１）では等価減衰を定義できない

ため，この領域では一定値をとると仮定した． 

)()( EE kFFcF −=                   (2.10) 

δ/)( EE cFC =                     (2.11) 

ここで，δは質点間相対変位であり， 21 xx 

 −=δ である． 

直列結合モデルと等価並列結合モデルの衝突力波形の比較を図２．２０に示す．両者のピ

ーク値および周期は良く一致しており，得られた等価パラメータの妥当性を確認した．  
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Figure 2.17 Impact force waveform 
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Figure 2.18 Impact model considering oil damping 
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(a) Equivalnet stiffness 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

(b) Equivalent damping 
 

Figure 2.19 Equivalent parameter of impact model(2 d.o.f) 
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(b) Equivalent model (2 d.o.f ) 
 

(a) Series connection model ( 3 d.o.f ) 
 

Figure 2.20 Comparison of the impact force (Series connection model v.s. Equivalent model) 
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２.２ 運動方程式 

２．２．１ エンジンブロック  

エンジンブロックの運動方程式を静止座標系(O-XYZ)で表すと 

 

𝑴𝟎�̈�𝟎 + 𝑪𝟎�̇�𝟎 + 𝑲𝟎𝒙𝟎 = −𝑭𝑩𝟏 − 𝑭𝑩𝟐 − 𝑭𝑩𝟑 − 𝑭𝑩𝟒 + 𝑭𝑺𝟎 + 𝑭𝑮𝟎 + 𝑭𝑬𝟎 − 𝑭𝑪𝟑 − 𝑭𝑪𝟒 (2.12) 

 

回転軸系からの軸受伝達力を結合部の剛性行列𝒌𝐵、減衰行列 𝒄𝐵を用いて次式で表す 

𝑭′𝑩𝒒 = �
⋮
𝒇𝑩𝒒
⋮
� ,  𝑞 = 1~4 

 𝒇′𝑩𝒒 = −𝒌𝑩𝒒�𝒙𝑩𝟎 − 𝒙𝑩𝒒� − 𝒄𝑩𝒒��̇�𝑩𝟎 − �̇�𝑩𝒒�       (2.13) 

 

２．２．２ クランク軸  

エンジンブロックなどの静止している構造から見たクランク軸の振動モードはクランク回

転角とともに変化する．また，図２．２１に特定のクランク回転角の状態でクランク軸とエ

ンジンブロックが結合された系の固有振動数の計算結果を示すが，連成系の固有振動数も回

転角とともに変化する．そこでエンジン全体系の連成振動応答をモード座標で計算する場合

は，クランク軸の振動応答 u1はクランク軸とともに角速度 ω0で回転する座標系 O-UVW で記

述する．クランクピンに作用する慣性力+ガス爆発力𝑭𝒄と遠心力𝑭𝑴，主軸受部からの反力𝑭𝑩𝟏

並びにクランク歯車の嚙合い力𝑭𝑮𝟏を考慮したクランク軸の運動方程式を回転座標系で表わ

すと次式となる．  

𝑴𝟏�̈�𝟏 + ( 𝑪𝟏 + 𝜟𝑪𝟏)�̇�𝟏 + (𝑲𝟏 + 𝜟𝑲𝟏)𝒖𝟏 = 𝑭𝑀 + 𝑭𝑐 + 𝑻𝑡(𝑭𝐵1 + 𝑭𝐺1)     (2.12) 

ただし， 

𝑭𝑀 = 𝜔0
2𝑴𝑼 = �𝑭𝑴𝒋�  ,𝑭𝑴𝒋 = 𝜔0

2 �
𝑚𝑗𝑈𝑗
𝑚𝑗𝑉𝑗

0
�，𝑴 = �

⋱
𝒎𝒋

⋱
�  ,𝒎𝒋 = �

𝑚𝑗

𝑚𝑗

𝑗
�  
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𝚫𝑪 = �
⋱

𝜟𝑪𝒋
⋱
�， 𝜟𝑪𝒋 = 2𝜔0 �

0 −𝒎𝒋

𝒎𝒋 0
0
�，𝜟𝑲

= �
⋱

𝛥𝑲𝒋

⋱
�             (2.13) 

𝛥𝑲𝒋 = −𝜔0
2 �
𝑚𝑗

𝑚𝑗

0
� 

ここで，𝜟𝑪𝟏,𝜟𝑲𝟏はクランク軸の運動方程式を回転座標系で導出しているために生じるコリ

オリ力に起因する付加行列である．また，回転座標系から見た歯車噛合い力𝑻𝐵𝑡𝑭𝐺1は次式で

表わされる．歯車噛合い力の定式化の詳細は Appendix C に示す． 

𝑻𝐵𝑡𝑭𝐺1 =

⎣
⎢
⎢
⎢
⎡

0
⋮

𝑻𝐵𝑡𝑭12
⋮
0 ⎦

⎥
⎥
⎥
⎤

= −𝑲𝟏𝟏
𝑮 𝒖𝟏 − 𝑪𝟏𝟏𝑮 �̇�𝟏 + 𝑲𝟏𝟐

𝑮 𝒙𝟐 + 𝑪𝟏𝟐𝑮 �̇�𝟐                 (2.14) 

ここで，𝑻𝐵𝑡は静止座標系から回転座標系への座標変換行列であり次式で表される． 

𝑻𝐵𝑡 = �
⋱

𝒕1𝑡

⋱
�  , 𝒕1𝑡 = �𝒕

𝑡

1
� , 𝒕 = �𝑐𝑜𝑠

(𝜔0𝑡 + 𝜃𝑧) −𝑠𝑖𝑛(𝜔0𝑡 + 𝜃𝑧)
𝑠𝑖𝑛(𝜔0𝑡 + 𝜃𝑧) 𝑐𝑜𝑠(𝜔0𝑡 + 𝜃𝑧) �       (2.15) 

また，x2は中間軸歯車噛み合い部の変位であり，エンジン騒音のレベルが問題となる 3kHz 以

下の周波数域では歯車自体の弾性モードは存在しないので，剛体モードから求めた． 
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Figure 2.21 Natural frequencies changing with crank angle 13)  
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２．２．３ 歯車軸系 

（１）中間歯車軸  

軸対称体と仮定した中間歯車軸に，歯車噛み合い力による外力𝑭𝐺2と軸受反力𝑭𝐵2が作用す

る場合の運動方程式を静止座標系で表すと 

𝑴2�̈�2+𝑪2�̇�𝟐 + 𝑲2𝒙𝟐 = 𝑭𝐺2+𝑭𝐵2               (2.16)   

歯車嚙合い力FG2にはクランク軸歯車, 噴射ポンプ駆動歯車, 動弁系駆動歯車の３点での嚙合

い力が含まれ，次式で表わされる． 

𝑭𝑮𝟐 = −𝑲𝟐𝟐
𝑮 𝒙𝟐 +𝑲𝟐𝟏

𝑮 𝒖𝟏 +𝑲𝟐𝟑
𝑮 𝒙𝟑 + 𝑲𝟐𝟒

𝑮 𝒙𝟒  − 𝑪𝟐𝟐𝑮 �̇�𝟐 + 𝑪𝟐𝟏𝑮 �̇�𝟏 + 𝑪𝟐𝟑𝑮 �̇�𝟑 + 𝑪𝟐𝟒𝑮 �̇�𝟒  (2.17) 

  

（２）噴射ポンプ駆動軸  

歯車嚙合い力𝑭𝐺3，軸受反力𝑭𝐵3，噴射圧による力とモーメント𝑭𝐶3が作用する場合の噴射ポ

ンプ軸の運動方程式は静止座標系で次式となる． 

𝑴3�̈�3+𝑪3�̇�𝟑 + 𝑲3𝒙𝟑 = 𝑭𝐺3+𝑭𝐶3 + 𝑭𝐵3             (2.18)    

中間歯車との噛合い力𝑭𝐺3は 

𝑭𝑮𝟑 = −𝑲𝟑𝟑
𝑮 𝒙𝟑 + 𝑲𝟑𝟐

𝑮 𝒙𝟐 − 𝑪𝟑𝟑𝑮 �̇�𝟑 + 𝑪𝟑𝟐𝑮 �̇�𝟐           (2.19) 

 

（３）動弁系駆動軸  

歯車嚙合い力𝑭𝐺4，軸受反力𝑭𝐵4，動弁系からの力とモーメント𝑭𝐶4が作用する場合の噴射ポ

ンプ軸の運動方程式を静止座標系で表すと 

 𝑴4�̈�4+𝑪4�̇�𝟒 + 𝑲4𝒙𝟒 = 𝑭𝐺4+𝑭𝐶4 + 𝑭𝐵4             (2.20) 

中間歯車との噛合い力𝑭𝐺4は 

𝑭𝑮𝟒 = −𝑲𝟒𝟒
𝑮 𝒙𝟒 + 𝑲𝟒𝟐

𝑮 𝒙𝟐 − 𝑪𝟒𝟒𝑮 �̇�𝟒 + 𝑪𝟒𝟐𝑮 �̇�𝟐           (2.21) 

と表される． 
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２．２．４ 全体系の運動方程式  

 式（２．１０），（２．１２），（２．１６），（２．１８），（２．２０）よりエンジ

ンブロックと回転軸系の連成振動方程式は次式で表される． 

 𝑴�̈� + 𝑪�̇� + 𝑲𝒙 = 𝑭                   (2.22) 

ただし， 

𝒙 = (𝒙0,𝒖1 ,𝒙2 ,𝒙3 ,𝒙4)𝒕 

𝐌 =

⎣
⎢
⎢
⎢
⎢
⎡𝑴0

𝑴1
𝑴2

0

0 𝑴3
𝑴4⎦

⎥
⎥
⎥
⎥
⎤

 

𝑪 =

⎣
⎢
⎢
⎢
⎢
⎡𝑪0 + 𝑪00𝐵 + 𝑪𝐸

−𝑪10𝐵

−𝑪20𝐵

−𝑪30𝐵

−𝑪40𝐵

−𝑪01𝐵

𝑪1 + ∆𝑪1 + 𝑪11𝐵 + 𝑪11𝐺

−𝑪21𝐺
𝟎
𝟎

−𝑪02𝐵

−𝑪12𝐺

𝑪2 + 𝑪22𝐵 + 𝑪22𝐺

−𝑪32𝐺

−𝑪42𝐺

−𝑪03𝐵
𝟎

−𝑪23𝐺

𝑪3 + 𝑪33𝐵 + 𝑪33𝐺
𝟎

−𝑪04𝐵
𝟎

−𝑪24𝐺
𝟎

𝑪4 + 𝑪44𝐵 + 𝑪44𝐺 ⎦
⎥
⎥
⎥
⎥
⎤

 

𝑲

=

⎣
⎢
⎢
⎢
⎢
⎡𝑲0 + 𝑲00

𝐵 + 𝑲𝐸
−𝑲10

𝐵

−𝑲20
𝐵

−𝑲30
𝐵

−𝑲40
𝐵

−𝑲01
𝐵

𝑲1 + ∆𝑲1 + 𝑲11
𝐵 + 𝑲11

𝐺

−𝑲21
𝐺

𝟎
𝟎

−𝑲02
𝐵

−𝑲12
𝐺

𝑲2 +𝑲22
𝐵 + 𝑲22

𝐺

−𝑲32
𝐺

−𝑲42
𝐺

−𝑲03
𝐵

𝟎
−𝑲23

𝐺

𝑲3 +𝑲33
𝐵 + 𝑲33

𝐺

𝟎

−𝑲04
𝐵

𝟎
−𝑲24

𝐺

𝟎
𝑲4 + 𝑲44

𝐵 + 𝑲44
𝐺
⎦
⎥
⎥
⎥
⎥
⎤

 

𝑭 =

⎣
⎢
⎢
⎢
⎡
𝑭𝑆0 + 𝑭𝐺0 + 𝑭𝐸0 + 𝑭𝐺3 + 𝑭𝑆3 + 𝑭𝐺4 + 𝑭𝑆4 

𝑭𝑐 + 𝑭𝑀
𝟎
𝑭𝑐3
𝑭𝑐4 ⎦

⎥
⎥
⎥
⎤
 

 

(2.23) 
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２．３ モード解析法の適用  

２．３．１ 各構造の固有振動特性  

各構造の固有振動特性を拘束なしの境界条件で求める．固有振動方程式は各構造の質量行

列 Mq, 剛性行列 Kq, 振動変位 xqを用いて次式で表される． 

�−𝜔2𝑴𝑞 + 𝑲𝑞�𝒙𝑞 = 𝟎                 (2.24) 

 

FEM による固有値解析や実験モード解析を行えば固有円振動数𝜔𝑞𝑛や固有振動モード𝝓𝒒𝒏が

得られる．第 n 次モード有効質量は次式で表わされる． 

𝑚�𝑞𝑛 = 𝝓𝒕
𝑞𝑛𝑴𝑞𝝓𝑞𝑛                  (2.25) 

 

固有振動モードに関する直交性は 

�

𝑴� 𝑞 = 𝜱𝑡
𝑞𝑛𝑴𝑞𝜱𝑞𝑛 = �

⋱
𝑚�𝑞𝑛

⋱
�   

𝑲�𝑞 = 𝜱𝑡
𝑞𝑛𝑲𝑞𝜱𝑞𝑛 = �

⋱
𝑚�𝑞𝑛𝜔2

𝑞𝑛

⋱
�
⎭
⎪⎪
⎬

⎪⎪
⎫

        (2.26) 

減衰行列 C0に関しても次の直交性を仮定する 

𝑪�𝑞 = 𝜱𝑡
𝑞𝑪𝜱𝑞 = �

⋱
�̃�𝑞𝑛

⋱
�     = �

⋱
2𝜍𝑞𝑛𝜔𝑞𝑛𝑚�𝑞𝑛

⋱
�   (2.27) 

 

 

２．３．２ モード展開  

エンジン運転状態の振動応答を固有振動モード𝝓𝑞𝑛の線形結合で表す． 

エンジンブロックや歯車軸系に関しては 

𝒙𝑞 = �𝝓𝑞𝑛𝑎𝑞𝑛

𝑁𝑞

𝑛=1

= 𝜱𝑞𝒂𝑞 ,  𝑞 = 0, 2~4          (2.28) 

クランク軸に関しては 

𝒖1 = �𝝓1𝑛𝑎1𝑛

𝑁1

𝑛=1

= 𝜱1𝒂1                 (2.29) 
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式（２．２８），（２．２９）を式（２．２２），（２．２３）に代入し、各行の左から𝜱𝑞
𝑡をかけるとモー

ド座標で表示した連成振動方程式が得られる 

𝐌��̈� + 𝐂��̇� + 𝐊�𝐚 = 𝐅�                      (2.30) 

ただし 

   𝒂 = (𝒂𝟎,𝒂𝟏 ,𝒂𝟐 ,𝒂𝟑 ,𝒂𝟒)𝒕 ：モード応答ベクトル 

𝑴� =

⎣
⎢
⎢
⎢
⎢
⎡𝑴
� 𝟎

𝑴� 𝟏
𝑴� 𝟐

𝟎

𝟎 𝑴� 𝟑
𝑴� 𝟒⎦

⎥
⎥
⎥
⎥
⎤

 

𝑪�

=

⎣
⎢
⎢
⎢
⎢
⎡𝑪
�𝟎 + 𝑪�𝟎𝟎𝑩 + 𝑪�𝑬

−𝑪�𝟏𝟎𝑩

−𝑪�𝟐𝟎𝑩

−𝑪�𝟑𝟎𝑩

−𝑪�𝟒𝟎𝑩

−𝑪�𝟎𝟏𝑩

𝑪�𝟏 + ∆𝑪�𝟏 + 𝑪�𝟏𝟏𝑩 + 𝑪�𝟏𝟏𝑮

−𝑪�𝟐𝟏𝑮
𝟎
𝟎

−𝑪�𝟎𝟐𝑩

−𝑪�𝟏𝟐𝑮

𝑪�𝟐 + 𝑪�𝟐𝟐𝑩 + 𝑪�𝟐𝟐𝑮

−𝑪�𝟑𝟐𝑮

−𝑪�𝟒𝟐𝑮

−𝑪�𝟎𝟑𝑩
𝟎

−𝑪�𝟐𝟑𝑮

𝑪�𝟑 + 𝑪�𝟑𝟑𝑩 + 𝑪�𝟑𝟑𝑮
𝟎

−𝑪�𝟎𝟒𝑩
𝟎

−𝑪�𝟐𝟒𝑮
𝟎

𝑪�𝟒 + 𝑪�𝟒𝟒𝑩 + 𝑪�𝟒𝟒𝑮 ⎦
⎥
⎥
⎥
⎥
⎤

 

𝑲�

=

⎣
⎢
⎢
⎢
⎢
⎡𝑲
�𝟎 + 𝑲�𝟎𝟎𝑩 + 𝑲�𝑬

−𝑲�𝟏𝟎𝑩

−𝑲�𝟐𝟎𝑩

−𝑲�𝟑𝟎𝑩

−𝑲�𝟒𝟎𝑩

−𝑲�𝟎𝟏𝑩

𝑲�𝟏 + ∆𝑲�𝟏 + 𝑲�𝟏𝟏𝑩 + 𝑲�𝟏𝟏𝑮

−𝑲�𝟐𝟏𝑮
𝟎
𝟎

−𝑲�𝟎𝟐𝑩

−𝑲�𝟏𝟐𝑮

𝑲�𝟐 + 𝑲�𝟐𝟐𝑩 + 𝑲�𝟐𝟐𝑮

−𝑲�𝟑𝟐𝑮

−𝑲�𝟒𝟐𝑮

−𝑲�𝟎𝟑𝑩
𝟎

−𝑲�𝟐𝟑𝑮

𝑲�𝟑 + 𝑲�𝟑𝟑𝑩 + 𝑲�𝟑𝟑𝑮
𝟎

−𝑲�𝟎𝟒𝑩
𝟎

−𝑲�𝟐𝟒𝑮
𝟎

𝑲�𝟒 +𝑲�𝟒𝟒𝑩 + 𝑲𝟒𝟒
𝑮�
⎦
⎥
⎥
⎥
⎥
⎤

 

𝑭� =

⎣
⎢
⎢
⎢
⎢
⎡𝑭
�𝑺𝟎 + 𝑭�𝑮𝟎 + 𝑭�𝑬𝟎 + 𝑭�𝑮𝟑 + 𝑭�𝑺𝟑 + 𝑭�𝑮𝟒 + 𝑭�𝑺𝟒 

𝑭�𝑐 + 𝑭�𝑀
𝟎
𝑭�𝑐3
𝑭�𝒄𝟒 ⎦

⎥
⎥
⎥
⎥
⎤

 

                                                                                

(2.31) 

式（２．３１）は式（２．２３）に比べて次元が大幅に低減されており，時刻歴計算が容易

に実施できる． 
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第３章 振動によるエンジン放射騒音解析法 

３．１ BEM (境界要素法) 73), 74), 75)によるエンジンブロックからの放射音解析 

３．１．１ 音場の解析モデルと Helmholtz 方程式 

図３．１に示すように音場の解析の対象となる空間をV ，それ以外の空間をV ′とする。

一般的にV は音源の表面 S から音場側に無限に広がる空間で，V ′は音源の内部である。 

３次元空間V 内の圧力 p に関する波動方程式は次のヘルムホルツ方程式 74)で表わされる． 

022
2

2

=∇−
∂
∂ pc

t
p

                  (3.1) 

ただし、cは音速であり，境界の法線方向加速度 nx と音圧勾配
p
n
∂
∂

の間には 

n
p ρx
n
∂

= −
∂

                    (3.2) 

の関係がある． 

角振動数ωでの定常的な変動を仮定して、 

tjPep ω=                       (3.3) 

とおくと，式（３．１）は，次式のようになる． 

022 =+∇ PP κ                     (3.4) 

ただし，
c
ωκ =  は波数を表す． 
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３．１．２ 境界積分方程式 

波動方程式を満足する基本関数ϕを式（３．３）にかけて空間 V で積分すると， 

( )∫ =+∇
V

dVPP 022 φκ                  (3.5) 

ただし、３次元音場の場合は 














∈≠−+−+−=

=+∇

=
−

),0(,)()()(

0
222

22

Vmrzzyyxxr

r
e

lmlmlmlmlm

rj

ϕκϕ

ϕ
κ

    (3.6) 

となる． 
  

 

 

Figure 3.1 Analytical model of acoustic field 
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３．１．３ Green の定理の適用及び離散化 

式（３．５）に Green の定理を適用すると，点 l が境界 S 上にある場合と領域 V 内にある

場合の音圧は次式で表わされる． 

(a) 点 l が境界 S の上にある場合。 

)( Sl ∈ ， ∫ ∂
∂

−
∂
∂

−=
S

l dS
n

P
n
PP )(

2
1 ϕϕ
π

                   (3.7) 

(b) 点 l が領域V の内部にある場合。 

),( SlVl ∉∈ ， ∫ ∂
∂

−
∂
∂

−=
S

l dS
n

P
n
PP )(

4
1 ϕϕ
π

                 (3.8) 

境界表面を N 個の要素に分割し、要素内の圧力を一定と仮定して離散化を行うと次式が得ら

れる。ただし、m は境界上の点である。 

(a') 点 l が境界 S の上にある場合。 

)( Sl ∈  ， ∑ ∫ ∫
=

−−

∂
∂

−
∂
∂

−=
N

m S S
m

lm

rj

mm
lm

rj
m

l

m m

lmlm

dS
r

e
n

PdS
r

e
n

PP
1

})({
2
1 κκ

π
       (3.9) 

(b') 点 l が領域V の内部にある場合。 

),( SlVl ∉∈ ， })({
4
1

1
∑ ∫ ∫
=

−−

∂
∂

−
∂
∂

−=
N

m S S
m

lm

rj

mm
lm

rj
m

L

m m

lmlm

dS
r

e
n

PdS
r

e
n

PP
κκ

π
    (3.10 ) 
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３．１．４ 境界上及び領域内部の観測点の音圧の計算 

影響係数 lmg , lmh を次のように定義すると，             

∫
−

=
m

lm

S
m

lm

rj

lm dS
r

eg
κ

π2
1

                            (3.11) 








≠
∂
∂

=−
= ∫

−

m

lm

S
m

lm

rj
lm mldS

r
e

n

ml
h )(,)(

2
1

)(,1
κ

π
             (3.12) 

表面上の音圧 mP と音圧勾配
n
Pm

∂
∂

の関係式である式（３．８）は次式となる。        

∑ ∑
= = ∂

∂
=

N

m

N

m

m
lmmlm n

P
gPh

1 1

                       (3.1 3) 

また式（３．８）は Nl ~1= まで N 個存在するので，式（３．１３）を行列表示すると， 













































=













































−
−

−
−

∂
∂

∂
∂
∂
∂

n
P

n
P
n
P

NNN

N

NN

N

Ngg

gg
ggg

P

P
P

h

h
hh





























2

1

1

2221

11211

2

1

1

21

112

1
1

1
1

     (3.14) 

ここで 

1

2
12 1 11 12 1 1

221 21 22

1 1

1
1

= , =  =
1

1 N

P
nN N P
n

P
NN N NN n

h h g g g P
Ph g g

n
Ph g g

∂
∂
∂
∂

∂
∂

 −            − ∂       =  ∂     −        −       

PH G P

   

 

     



    



     

， ，  

                                                                    (3.15) 

とおくと 

n∂
∂

=
PGHP                         (3.16) 

よって，表面の音圧Pは次式で求められる． 

n∂
∂

= − PGHP 1    ， n
p ρx
n
∂ = − ∂ 

               (3.17) 

領域内部の観測点 l の音圧 lP は式（３．１７）で求められた表面の音圧Pを式（３．１

０）に代入して求める。 
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３．１．５ 音響インテンシティ I と音響放射パワーW  

音響インテンシティは単位時間に単位面積を通る音波のエネルギーであり，音圧 p と粒子速

度υを用いて次式で定義される。 

∫ ==
T

pdtp
T

I
0

1 υυ                                      (3.18) 

インテンシティレベルは𝐿𝐼 = 10 log � 𝐼
𝐼0
� [𝑑𝐵]，基準値𝐼0 = 10−12 [W/m2]で表わされる． 

構造物表面 S から放射される音響放射パワーW は音響インテンシティ I を全表面に渡って積

分することにより求められる。 

n nS S
W I dS px dS= = < >∫ ∫                                   (3.19) 

ここで， nI は構造物表面の法線方向の音響インテンシティである．また，音響放射パワーレ

ベルは𝐿𝑊 = 10 log �𝑊
𝑊0
� [𝑑𝐵]，基準値𝑊0 = 10−12 [W]で表わされる． 

角周波数ωにおける音響放射パワー ( )W ω を BEM で求める場合は，式（３．２）を用いて構

造物表面の法線方向加速度を音圧勾配に変換して次式の様に求めることができる． 

1 ( )( ) ( )
S

PW P dS
j n

ωω ω
ρω

∂
= < >

− ∂∫             (3.20） 
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３．２ 音響放射効率を用いた音響放射パワー予測法 

 エンジン振動による放射騒音を厳密に計算する場合は，第２章のエンジン連成振動解析法

でエンジン構造表面の加速度応答の時刻歴波形を求め，それを周波数領域に変換して周波数

ごとに BEM 解析を実施して，騒音スペクトルを決定する．この計算プロセスでは計算時間を

要する BEM 解析の回数が多くなる．例えば，NE=1200rpm で 3kHz 迄の周波数スペクトルを

求める場合，クランク角 1 度毎の時間刻みで計算結果を出力する必要があり，720 回の BEM

解析が必要となる．一方，エンジン表面の振動応答は固有振動モードの重ね合わせで表現で

きるので，各固有振動モードの音響放射特性を利用して，エンジン振動応答から簡便に音響

放射パワーを推定する方法を考える． 

 

３．２．１ エンジン構造の固有振動モードの音響放射効率σ  

図３．２に示すエンジン構造の FEM モデルの表面幾何データをもとに，エンジン音響放射

解析のための BEM モデルを作成する．エンジンの各固有振動モードに対応する表面加速度を

音響境界条件として与えて BEM で表面の放射音圧を求めて，式（３．２０）から音響放射パ

ワーW(ωn)を計算する．一方，同じ条件で計算したエンジン表面の二乗平均速度＜V 2 (ωn)＞

を求める．エンジン構造の振動によって放射される音響放射パワーW(ωn)と、面積 S のピス

トン音源からの音響放射パワー 2 ( )nc V Sρ ω< > の比をとって、次のエンジン構造の第 n 次振

動モードに対する音響放射効率 σ(ωn)を定義する。 

2 2

( )( )
( )

( ) ( )
n nn S

n
n n

I dSW
c V S c V S

ωω
σ ω

ρ ω ρ ω
= =

< > < >
∫∫

          (3.21) 

図３．３にエンジン構造の固有振動モードに対する音響放射効率の計算結果 (青線)と捩り

1 次モード，曲げ 1 次モード，曲げ 2 次モードの音響放射効率の計測結果 (○印)との比較を

示す 64)が実測値と計算値はほぼ一致している． 

音響放射効率は構造の曲げ波の波長が音の波長より短い低周波数域ではクランクケースの

振動が音に変換されにくいため 1 より小さい値となる．一方，曲げ波の波長が音の波長より

長くなる高周波数域では 1 に近い値をとる．このように主要モードについて実験結果と計算

結果は実用上十分な精度で一致していることを確認している．  
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３．２．２ 運転状態での音響放射効率 

ガス爆発力やピストンスラップ力等のエンジン起振力が作用した場合のエンジン構造表面

振動の時刻歴波形を第２章に示す方法で計算し，その波形を周波数分析して各周波数におけ

る表面振動加速度の振幅と位相を BEM 要素毎に求めて，各周波数における音圧及び音響放射

パワーを計算する．式（３．２１）を用いて周波数ごとに音響放射効率 ( )σ ω を計算した結果

を図３．３ (赤線) に示す． 

この結果は固有振動モード毎の音響放射効率 ( )nσ ω を結ぶ近似曲線とほぼ一致しており，こ

の近似曲線を用いて，エンジン構造表面の二乗平均速度 2 ( )V ω から音響放射パワー ( )W ω を簡

便に推定できる． 
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Figure 3.2  BEM model of engine structure  

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure 3.3 Acoustic radiation efficiencies 
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３．３ エンジン機関音再生法 

本研究では BEM で求めた任意の観測点におけるエンジン放射音の周波数スペクトルを逆

フーリエ変換することによって時刻歴波形に変換するプログラム開発も行った．これにより

エンジン開発に関わる設計者，研究者，販売に関わる営業担当者や顧客まで自分の耳でのエ

ンジン機関音の聴感試験が可能となった． 

観測点 l の音圧スペクトル Plを逆フーリエ変換し，時間領域での騒音波形を作成する．騒

音波形はフーリエ級数によって与えられ次式のように表される． 

∑
∞

=






 ++=

1

0 2sin2cos
2

)(
n

nnl T
tnb

T
tna

a
tp ππ

               （3.22） 

ここで， na , nb はフーリエ級数であり， 

∫
−

=
2/

2/

2 2cos)(
T

T
Tn dt

T
tntxa π

                  （3.23） 

∫
−

=
2/

2/

2 2sin)(
T

T
Tn dt

T
tntxb π

                   （3.24） 

と表され，BEM により求めた音圧スペクトル Plの各周波数成分の実部と虚部に相当する． 

なお，T は騒音波形の周期である． 
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Figure 3.4 Conversion from frequency spectrum of the time history waveform 
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第４章 歯車バックラッシュがエンジン騒音に及ぼす影響 

 

本研究が対象としている発電セットやフォークリフト，建設機械などに用いられる産業用

ディーゼルエンジンは連続的な高負荷運転を行うため，燃料噴射ポンプや動弁系軸の駆動ト

ルクをクランク軸から伝達するための歯車列が用いられることが多い．負荷トルクが大きい

場合は噛合い時の歯面剛性変動に起因する振動騒音が問題となるので歯型修正や噛合い率の

調整等が行われる．一方，無負荷運転時には歯車軸系に作用する負荷トルクが小さいため，

歯面分離が発生しエンジン騒音増大の原因となる．歯面分離によるエンジン騒音を低減する

ために，歯車間のバックラッシュ（歯面の噛み合い方向の隙間）を詰めることがよく行われ

るが，エンジン回転数によって騒音低減効果が異なることが多い．本章では第２章で提案し

たエンジンブロックと回転しているクランク軸・中間歯車・噴射ポンプ軸・動弁系駆動軸の

連成振動解析法を用いて歯車バックラッシュ量の変化がエンジンブロック表面からの放射騒

音に及ぼす影響を，エンジンの低回転域（ローアイドル NE=700rpm）と高回転域（ハイアイ

ドル NE=2500rpm）について定量的に検討した． 

また，歯車バックラッシュ変更がエンジン音質に与える影響を評価するために，本研究で

対案する手法を用いてエンジン騒音の再生を行い，直接耳で聞いて音質の変化を評価するこ

とを可能とした． 
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４．１ 計算条件 

４．１．１ 運転条件 

歯車列のバックラッシュ量を変化させた場合の各部の振動応答並びに騒音レベルの変化を計算

し，実機エンジンでバックラッシュ量を変化させた場合の計測結果と比較した．計算対象とした

エンジンは副室式4サイクル・４シリンダーディーゼルエンジンであり，排気量は約3.3Lである．

エンジンの諸元表を表４．１に示す． 

また計算条件は表４．２に示すように無負荷（アイドリング状態）で，エンジン回転数は 700rpm 

(低回転時)と 2500rpm (高回転時)とした． 

 

Table 4.1 Specification of MHI small sized high speed Diesel engine (S4S) 

Type 4cycle・Water－cooled diesel engine(Normally aspirated) 
Num. of cylinder － 4 
Bore×Stroke mm 94 × 120 
Total stroke  
volume 

cc 3,331 cc 

Type of Comb. chamber － Swirl－chamber 
Size Length mm 781 mm 

Width mm 567 mm 
Height mm 717 mm 

Dry mass kg 245 kg 
Starting system － Cell－motor starting 
Fuel type － Disel 

 

Table 4.2 Calculation condition 

 
Low-Idle High-Idle 

Load   No loading 

Engine revolution speed NE [rpm] 700 2500 
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４．１．２ 歯車衝突モデルのパラメータ設定 

第２章で述べたように本研究では計算時間の短縮を狙いとし，歯車噛合い部の衝突モデルに油

膜減衰と歯面剛性の直列結合モデルと等価な並列結合モデルを導入した．歯車列を構成する各歯

車の諸元一覧を表４．２に示す． 

 

Table 4.3 Specification of the gears  

 Crank gear Intermediate 
gear 

Injection pump 
drive gear 

Valve train drive 
gear 

Module m [mm] 2.5 2.5 

Pressure angle α [°] 20 20 

Number of teeth Z 23 49 

Tooth width b [mm] 25.5 20 

Pitch diameter d [mm] 57.5 122.5 
Tooth surface curvature 
radius at the pitch point  
R [mm] 

7.06 15.0 
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図４．１に示すように歯車列の噛合い部は Part１～Part３までの３カ所ある．表４．３に示す

各噛合い部を構成する歯車諸元の組み合せについて歯面衝突シミュレーションを実施し式（２．

８）～（２．１１）に示す方法により衝突モデルの等価剛性，等価減衰を決定した． 

図４．２に δ2=40μm 時の等価剛性，等価減衰を，図４．３に δ2=90μm 時の値を示す．なお噛

合い部(Meshing part)２と３は同じ諸元のギヤの組合せとなるため，等価パラメータは同一である．

得られたパラメータの変位特性をもとに，エンジン振動解析プログラムの中で時々刻々と変わる

噛合い部の歯面間相対変位に対応するパラメータを内挿により決定しシミュレートを行った． 

 

 

Table 4.3 Gear combination of meshing parts 

 Meshing Part1 Meshing Part2 Meshing Part3 

Drive gear Crank gear Intermediate gear 

Driven gear Intermediate 
gear 

Injection pump 
drive gear 

Valve train 
drive gear 

Gear backlash of one side δ2 [μm] 40, 90*1 40, 90*1 40, 90*1 

Oil film thickness δ2-δ1*2 [μm] 34, 77 34, 77 34, 77 

  *1：2 cases of the calculation were conducted in order to survey the effect of the backlash 
quantity. 
  *2：It was adopted the assumption that 85% of the backlash is filled with lubricant oil. 

 

Figure 4.1 Meshing parts of gear train 
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Drive gear 

Driven gear 
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(a) Stiffness 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(b) Damping 

 

Figure 4.2 Equivalent parameter of stiffness and damping（δ2 =40μm） 

  

Gear backlash of one side δ2 : 40μm  

Gear backlash of one side δ2 : 40μm   

Relative displacement [μm] 

Relative displacement [μm] 



75 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(a) Stiffness 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(b) Damping 

 

Figure 4.3 Equivalent parameter of stiffness and damping（δ2 =90μm） 
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４．２ エンジン回転数による歯車軸の振動および噛合い力の変化 

 図４．４にエンジン低回転時と高回転時におけるクランク軸歯車の回転角変位と角速度の計算結

果の比較を示す．ただし，片側バックラッシュ量は δ2=40μmとしている．図４．４(a)に示すNE=700rpm

の低回転時のクランク軸回転変動には，各シリンダーの爆発に対応した大きな変動が生じており，

クランク軸や歯車軸系が剛体としての回転運動をしている．クランク軸歯車噛合い部の周方向変位

に換算すれば片振幅で 1500 ㎛以上の振幅変動が見られ，歯車バックラッシュ量よりはるかに大きな

値である．一方，図４．４(b)に示す NE=2500rpm の高回転時のクランク軸回転変動の計算結果では，

回転変動振幅をクランク軸歯車噛合い部の周方向変位に換算すれば片振幅で 150μm 程度となり，低

回転時の NE=700rpm の場合に比べれば大幅に小さく，歯車バックラッシュ量と同じレベルになる．

これは高回転域になると単位時間当たりの燃焼パルスの数が増加し，ガス爆発力によるトルク変動

の低周波数成分が小さくなるためである．  

図４．５に図４．４(b)のクランク軸歯車位置の回転変動の周波数分析結果を示す．400Hz 付近に

大きなピークがみられ，＃１シリンダーと＃２シリンダーの爆発直後にみられる大きな振動応答と

対応している．これは第５章で詳しく述べるように 400Hz 付近に歯車列が取り付けられているプー

リー側が大きく変形するクランク軸の捩り振動モードが存在するためである．なお，83Hz 付近にみ

られるピークは基調周波数（20.8Hz=2500/60/2）の 4倍成分であり，爆発の周波数成分に対応してい

る． 

図４．６ にクランク軸歯車の回転角変位の自乗平均値（RMS 値）とエンジン回転速度の関係を

示す．エンジン速度の上昇とともに回転角変動は小さくなり 1900rpm 付近で最小となるが，それ以

上の回転数域になると捩り振動による弾性変形の影響が表れてくる． 
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(a) Engine revolution speed NE=700rpm 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(b) Engine revolution speed NE=2500rpm 

 

Figure 4.4 Time history of the rotational fluctuation（crankshaft at the crank gear） 
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Figure 4.5 Frequency spectrum of the Rotational fluctuation（crankshaft at the crank gear） 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

  

Figure 4.6 Relationship between angular displacement of crank gear and revolution speed 
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図４．７，４．８に NE=700rpm 低回転時と NE=2500rpm 高回転時の各噛合い部における歯面衝突

力（周方向成分）の計算結果を示す．ここでは歯車バックラッシュ量が δ2=40μm と δ2=90 ㎛の場合

の歯面衝突力の比較について議論する． 

 図４．７(a)に示すクランク軸歯車と中間歯車の歯面衝突力をみると，NE=700rpm低回転状態では

図４．４(a) に示すクランク軸歯車の回転角変動の波形に同期した形で，正歯面側（Drive side），逆

歯面側（Driven side）の両方で衝突が発生しており，各気筒爆発直後の正歯面側の衝突力が大きい．

また，片側バックラッシュ量 δ2 が大きくなるほど衝突力は大きくなっている．各気筒爆発後の歯面

衝突力波形は．#1気筒から#4気筒までほとんど同じであり気筒間での差は見られない．これは図４．

４(a)に示すように，クランク軸が剛体モードとしての回転変動を行っていることによると考えられ

る．図４．７(b)，(c)に示す中間歯車と噴射ポンプ駆動歯車および動弁系駆動歯車との噛合い部にお

いては衝突力のピーク値には大きな変化はみられない． 

一方，図４．８に示すNE=2500 rpmの高回転時では，全ての噛合い部において正歯面側，逆歯面

側で衝突が発生しているが，#1シリンダー，#2シリンダー爆発時に大きな衝突が発生しており，正

歯面側だけでなく，逆歯面側でも大きな衝突力が発生している．ただし，衝突力の発生パターンか

ら判断すると正歯面側への衝突発生頻度が多い．これは図４．４(b) に示したように，高回転域にな

ると歯車列を含めたクランク軸のねじり振動成分が#1気筒や#2気筒爆発後に卓越して現れるように

なり，それに対応して正歯面，逆歯面への衝突が発生するためである．NE=700 rpmの低回転時とは

異なり歯車バックラッシュ量を増大させてもクランク軸歯車と中間歯車間の歯面衝突力のピーク値

にほとんど変化はみられない． 

ただし，歯車列のバックラッシュ量を δ=40μmから δ=90㎛に増大させていくと，クランク角 200

度近傍の逆歯面側の衝突力が減少していく傾向がみられるが，これは歯車列の衝突振動の入力に対

応するクランク軸歯車の回転変位が歯車バックラッシュ量と同程度に小さくなり，逆歯面側への強

い衝突が生じにくくなるためであると考えられる． 
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Figure 4.7  Gear impact force （NE=700rpm） 
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Figure 4.8 Gear impact force （NE=2500rpm）  
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４．３ 騒音レベルの変化と実測結果との比較 

 エンジンから 1ｍ離れた点の騒音レベルが歯車バックラッシュ量とエンジン回転数によってど

のように変化するかを第２～３章で示す計算法により求めた結果を図４．９に示す．歯車バックラ

ッシュ量を減少させていくとNE=700 rpmの低回転域では騒音が低減するが，NE=2500 rpmの高回転

域では騒音レベルはほとんど変化しない．これは４．２節で述べたように，NE=700 rpm低回転域で

は歯車列の角変位が大きく正歯面と逆歯面の両方で衝突力が発生するので，バックラッシュ量低減

の効果が顕著に表れる．一方，NE=2500 rpm高回転域ではクランク軸の捩り振動が顕著になると共に

歯車列の角変位が小さくなるのでバックラッシュ量が増大すると逆歯面側での衝突力が小さくなり，

バックラッシュ量の変化が衝突力波形に大きな影響を及ぼさなくなるためであると考えられる． 

 また図４．１０に実際のエンジンで歯車列のバックラッシュ量を変化させた場合のエンジン騒音

レベルの変化の実測結果を示す．NE=700 rpmの低回転域において歯車列のバックラッシュ量減少が

エンジン騒音低減に効果があり，NE=2500 rpmの高回転域では十分な効果が得られていない．これら

の実測結果は図４．９の計算結果と傾向的に一致する．  
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Figure 4.9 Gear backlash and engine noise (Calculated) 

 

 

 

Figure 4.10 Gear backlash and engine noise (Measured) 
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４．４ 歯車バックラッシュ量を変化させた場合の騒音波形の再現と音質評価 

エンジン騒音は環境規制値をクリアする騒音レベルが求められるだけでなく，フォークリフトな

どエンジンとオペレーターの距離が近い場合などは，顧客からの購入条件に更に厳しい騒音レベル

が求められることがある．また，オペレーター側からは負荷に応じてエンジン騒音が滑らかに増大

していくことが求められることもある．建設機械やフォークリフトなどでは，負荷状態では油圧機

器などがすべて運転状態になるので騒音レベルは増大し，エンジン騒音の寄与も小さくなるのでエ

ンジンの音質が問題になるケースは少ないが，アイドリング運転状態ではエンジン騒音の寄与が大

きくなり，ディーゼル特有のピストンスラップに起因するカンカン音や歯車衝突等による高周波騒

音の低減が求められる．これらの騒音は音圧レベルだけでなく音質にも大きく影響するので，エン

ジン騒音波形を設計段階で再現し，設計者や顧客の観点から評価できれば，ピストンクリアランス

や歯車バックラッシュの具体的な設計範囲を定めることができる． 

本研究では，NE=700 rpmの低回転域において歯車列の両側バックラッシュ（2*δ2）を 20，100，180μm

と変化させた場合のギヤケーシングが装着されているエンジン前面から 1m 離れた点の騒音波形を

第３章に示した方法で計算した．計算によって得られた騒音の時刻歴波形を図４．１１に，これら

の時刻歴波形の周波数分析結果（1/3オクターブバンド表示）を図４．１２に示す．さらに図４．１

３に示すように時刻歴波形から音響ファイルに変換することで，スピーカーからそれらの騒音を再

生し聴感評価を実施できるシステムを構築した．  
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Figure 4.11 Waveform of engine noise 
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Figure 4.12 Regenerated engine noise spectrum 
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４．５ 第４章のむすび 

第２章，第３章で開発した，クランク軸・中間歯車・噴射ポンプ軸・動弁系駆動軸からなる回転

軸系とエンジンブロックの連成振動解析法並びにBEMを用いたエンジン放射騒音解析法を，筒内圧，

慣性力，ピストンスラップ力，燃料噴射圧，動弁系開閉力などが作用しているアイドリング (無負

荷) 状態に適用し，歯車列のバックラッシュ量を変化させた場合のエンジン騒音変化について検討

した．クランク軸の剛体運動に伴う回転変動成分が支配的であるエンジンの低回転域ではバックラ

ッシュ量減少による騒音低減効果が期待できるが，クランク軸の捩り振動が顕著となる高回転域で

はエンジン騒音はほとんど変化しないとの解析結果は実測結果と概ね一致することを確認できた． 
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第５章 歯車列位置変更や捩りダンパー追加によるクランク軸捩り共振の影響低減 
  

発電機や建設機械に使用されるディーゼルエンジンは連続的に高負荷運転するため，クラ

ンク軸から燃料噴射ポンプや動弁系を駆動する軸への動力伝達に歯車列を用いる．こうした

エンジンは無負荷運転時に軸系に作用する負荷トルクが小さくなるため，歯面分離による歯

面のガタ打ちが頻繁に発生しエンジン振動・騒音の発生要因となる．特にクランク軸に捩り

振動が発生すると，クランク軸歯車部の回転変動が大きくなり中間歯車との噛合い部におい

て衝突振動が増大する． 
第４章では，太田らが開発してきたエンジン全体系の連成振動解析法とエンジンブロック

表面からの放射騒音解析法 40)-42), 65)-69)に油膜減衰を考慮した歯面衝突モデルを組込み，歯車列

のガタ打ちがエンジン機関音に及ぼす影響を評価した．本章では，クランク軸捩り共振の発

生周波数や捩り振動が歯車列の衝突振動に及ぼす影響について検討した．さらに，歯車列の

衝突振動に対するクランク軸捩り振動の影響を低減するため，歯車列をプーリー側からフラ

イホイール側に配置変更する対策を提案し，クランク軸歯車の回転角変動やエンジンブロッ

ク表面からの放射騒音レベルの変化を検討した．また，従来から軸振動低減に用いられてい

る曲げ捩じりダンパーを装着した場合のエンジン振動騒音低減効果についても基礎試験を併

用しながら検討した． 
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５．１ 計算条件  
 計算対象としたエンジンは第４章と同じく表４．１に示すように副室式４サイクル・４シ

リンダディーゼルエンジンであり，排気量は約 3.3Lである．運転条件も第４章と同じく表４．

２に示すように無負荷のアイドリング状態を仮定し，エンジン回転数は NE=700rpm（低回転

時）と NE=2500rpm（高回転時）とした．また，歯車列の片側バックラッシュ量 δ2は片側 40μm
とした． 
 
５．２ クランク軸捩り振動 
 図５．１に NE=700rpm の低回転時と NE=2500rpm の高回転時におけるクランク軸歯車の角

加速度変動を示す．NE=700rpm の低回転時は各気筒の爆発後に大きな変動が生じているが，

その後すぐに変動が収束するという傾向が全ての気筒に共通してみられる．これはクランク

軸や歯車軸系が剛体としての回転運動をしているためだと考えられる．一方，NE=2500rpm の

高回転時には#1, 2 気筒爆発後に大きな過渡振動が発生している．また，#3,4 気筒爆発後に生

じている過渡振動の振幅は#1, 2 気筒爆発後にみられるはものと比べて小さい．この原因は高

回転域ではクランク軸の弾性振動（特に捩り振動）が発生しているものと推定される． 
図５．２にクランク軸歯車と中間歯車の噛合い力 F12の時刻歴波形の NE=700rpm の低回転

時と NE=2500rpm の高回転時における比較を示す．低回転時は角加速度変動の正負に同期し

て，正歯面側と逆歯面側の噛合いが生じている．正歯面側とは駆動側での噛合いのことであ

り，噛合い力が負の値に対応している．高回転時でも正歯面側と逆歯面側の両方で衝突が発

生しているが，低回転時と異なり頻繁に衝突の生じる歯面が変化している．また， #1,2 シリ

ンダ爆発後の角加速度応答が最大振幅になるクランク角位置とかみ合い衝撃力が最大値とな

るクランク角位置は一致している．このことからクランク軸捩り振動の影響により歯車噛合

い部で頻繁に歯面分離が生じるようになり，歯面衝突が激しくなっていることが分かる． 
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Figure 5.1 Angular acceleration of crank gear 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
  
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure 5.2 Gear impact force (Crankshaft v.s. Intermediate gear)  
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５．３  共振周波数の特定  
 図５．３にクランク軸歯車の回転角加速度変動の次数比分析結果を示す．これは角加速度

のパワースペクトルをエンジン回転数の 6 次～10 次成分ごとにプロットしたものである．

4000rpm 以下の回転数域では 7 次～10 次成分で明瞭な共振ピークが見られる．9 次成分にお

いては 2700rpm で共振が発生しているので，共振周波数は 2700/60×9=405Hz と推定される．

他の次数成分についても同様の計算を行うと 400Hz 前後の値をとる．これは図５．４に示す

ようなクランク軸の捩り振動モードが 400Hz 近傍に存在するためであると考えられる．この

捩り振動モードをみると，回転慣性の大きいフライホイールが付いている側(#4 気筒側)に比

べて，プーリー側(#1 気筒側)が大きく変形している．つまり，#1, 2 クランクに入力される加

振力によってこのモードは励起されやすく，図５．１で#1, 2 気筒爆発後の変動が#3, 4 気筒爆

発後と比較して大きいことと対応している． 
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Figure 5.3 Higher order frequency components of rotational acceleration 

  
Figure 5.4 Torsional mode shape of crankshaft 

 

  

2700rpm 

Crankgear 

#1 #2 #3 #4 

Flywheel 

Pulley 

 
 

 
 
 

 
 
 



93 
 

５．４  騒音低減対策の検討  
５．４．１ 歯車列位置変更による対策 

回転数の上昇に伴い 400Hz 近傍に存在する捩り振動モードが励起されるためにクランク軸

歯車と中間歯車の噛合い部における歯面衝突が激しくなることが明らかになった．この捩り

振動モードは図５．４に示すように歯車列が装着されているプーリー側が大きく変形するモ

ードとなっているので，変位の小さいフライホイール（FW）側に歯車列の位置を変更するこ

とによって，エンジン騒音への寄与度が大きい歯車列の衝突振動を低減できる可能性が考え

られる．そこで図５．５に示すようなフライホイール側にクランク軸歯車を含む歯車列を移

動させた構造について，振動・騒音の変化をシミュレーション計算で検討する． 
 

 

Figure 5.5 Change of location of gear train 
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図５．６に NE=2500rpm の高回転時における歯車列を駆動するクランク軸歯車の角加速度

変動の歯車列位置変更前後の時刻歴波形を比較して示す．歯車列位置変更前は#1,  2 気筒爆

発後に大きな捩り振動が生じているが, 変更後では捩り振動の最大振幅が約 1/4 に減少して

おり，捩り振動を低減できているのが分かる．また，各気筒爆発後の過渡応答を見ると全て

の気筒で同程度の振幅になっている．図５．７に示す歯車噛合い力の変化を見ると，変更前

に見られた#1,2 気筒爆発直後のパルス状の噛合い力が変更後には現れていない．また，逆歯

面側への衝突頻度も少なくなっており，捩り振動の低減に伴い歯車噛合い部における衝突振

動も抑制できているのが分かる． 
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Figure 5.6 Angular acceleration of crank gear 
 

 

Figure 5.7 Gear impact force (Crank gear v.s. Idler gear)  
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歯車列位置変更によるエンジンブロック前面から 1m 離れた点の A 特性音圧レベル（騒音

レベル）の変化を周波数スペクトル(1/3 オクターブバンド)で比較したものを図５．８に示す．

800Hz～3150Hz の周波数帯域では騒音レベルが低減しており， O.A.値でみると 2.2dB の低減

がみられる．これは図５．９に示すように歯車噛合い部の衝突振動が抑制され，歯車噛合い

力の周波数スペクトルが広帯域に渡り低減している事と対応する． 

 
Figure 5.8 Noise reduction by location change of gear train 

 
Figure 5.9 Frequency spectrum of gear mating force(crank shaft v.s. intermediate gear)  
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５．４．２ 曲げ捩じりダンパーによる対策 
クランク軸捩り振動の低減対策としてクランク軸に捩りダンパーを装着することが一般的

である．捩りダンパーは回転体にゴムなどの粘弾性体やシリコンオイルなどを介して回転質

量を付加した装置で，自らが振動してクランク軸の捩り振動を抑える動吸振器の一種である
77),78)．捩りダンパーはビスカスダンパーや動吸振器(チューンドダンパー)など古くから様々な

研究が行われている 79)が，クランク軸の捩り 1 自由度系に対して 1 自由度系ダンパーとして

諸元(質量や減衰の最適値)を設定して，クランク軸の捩り振動を低減することを目的としてお

り 80),81)，捩り振動によって増幅される歯車のガタ打ちによる高周波数域の騒音の低減や，ダ

ンパー構造の捩り／曲げ／縦振動特性がクランク軸を介してエンジン騒音に与える影響を検

討した例はほとんどない． 
クランク軸は複雑な３次元振動特性を有するので捩り振動単独で発生することは少なく 65)，

質量／ばね／減衰要素の要求諸元に対して捩りダンパーを具体的構造として実現する場合に

は，曲げや縦振動までを考慮した評価が必要である．本研究ではプーリー先端に取り付ける

捩りダンパーの設計と試作を行い，クランク軸も含めたダンパーの 3 次元振動特性の解析と

実測を行った．さらにそれを実機に適用した場合の騒音低減効果について，本研究で開発し

た計算法を用いて検討した． 
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（１）ダンパーの試作 
 エンジンのプーリーなどを利用して捩りダンパーを構成しようとする場合，質量や剛性は

広い範囲で調整できるが，減衰は最適値を付加することが難しい場合が多い．本報告ではプ

ーリーと同じ構造の回転円板を質量とし，結合ロッドで捩り剛性を調整する簡便なねじりダ

ンパーを試作し，クランク軸に取り付けてクランク軸＋ダンパーの振動特性を計測した．ダ

ンパーの振動モードは捩り振動だけでなく曲げ／縦振動も現れるので，その影響も含めて減

衰が小さいダンパーの振動･騒音低減効果を計算で評価した．図５．１０に試作したダンパー

をクランク軸に取り付けた状態を示す．ダイナミックダンパーの最適設計 82)ではダンパーと

クランク軸の質量比 μ=0.18 に対して，ダンパー単体の固有振動数を約 300Hz にすることが要

求される（詳細は Appendix F を参照のこと）．図５．１０に示すダンパー質量（4.35kg）に

対して固有振動数 300Hz を実現するにはゴム系の材料では剛性が不足するので，金属のロッ

ドを用いることにした． 
 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

Figure 5.10 Tuned damper for crankshaft 
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試作ダンパーが設計通りの固有振動数であるかを確認するには，ダンパーの接続端を固定

支持した場合の固有振動数を計測する必要がある．しかしながら，実際には完全な固定支持

条件を実現することは困難であったため，図５．１１に示すように自由支持条件下で同質量

のダンパーを金属ロッドで結合した 2 自由度系の固有振動数を計測し，固定支持条件下にお

ける 1 自由度系の固有振動数を推定した．ただし，２自由度系と等価な１自由度系の結合ば

ね定数は見かけ上２倍の剛性となるため，１自由度系の固有振動数を推定するには２自由度

系で得られた固有振動数を1 √2⁄ 倍する必要がある． 
図５．１２に示すように自由支持条件下におけるダンパー単体の固有振動数の計測結果は

293Hz と推定され，ほぼ目標値となっている事を確認した．図５．１３に試作ダンパーを取

り付けたクランク軸の＃１クランクピンを加振した場合の計測結果（アクセレランス）を示

す．クランク軸単体で 366Hz であった捩り主体モードの固有振動数がダンパー装着によって

Pulley と Damperの捩れ同相モード（261Hz）と捩れ逆相モード（420Hz）に分かれている．

また，ダンパーの曲げ振動も 212Hzに現れていることを確認した．  

 

 

Figure 5.11  Estimation of natural frequency using equivalent model 
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Figure 5.12 Measured accelerance (Impact point ch.2 & response point ch.2) 
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Figure 5.13 Measured accelerance of crankshaft with tuned 
damper crankshaft 
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（２）試作ダンパーの振動騒音低減効果の予測 

 実測結果や FEM（有限要素法）解析結果を基にダンパーの捩り変形だけでなく曲げ／縦変

形も考慮したクランク軸＋ダンパーの解析モデルを構築した．このモデルではダンパー捩り

変形に対する減衰を増加させる対策は考慮しておらず，減衰は構造減衰のみである．このク

ランク軸＋曲げ捩りダンパー（モデル A と呼ぶ）をエンジン構造に装着した場合のクランク

軸歯車中心の角加速度変動波形の変化を図５．１４に示す．最も加速度変動振幅が大きくな

る#1TDC 付近において，最大で振幅が 50%低減していることが分かる．また#2，3TDC 付近

でも振幅の低減が確認できる． 
中間歯車とクランク軸歯車の衝突力波形の変化を図５．１５に示す．#1TDC 付近において

衝突力が大幅に低減している．また#2，3TDC 付近でも衝突力が低減しているのが確認でき

る．これはダンパー有無による加速度変動の変化と対応している． 
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Figure 5.14 Rotational acceleration of crank gear with and w/o damper (NE=2700rpm) 

50％ down 

#2 #1TDC #3 #4 #2 

#2 #1TDC #3 #4 #2 

50％ down 

Figure 5.15 Gear impact force of crank gear with and w/o damper 
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図５．１６にエンジン回転数に対するエンジン騒音レベル（315～3150Hz のエネルギー和）

の変化を示す．ここではダンパー無クランク軸と，構造減衰のみを考慮した曲げ捩りダンパ

ー付クランク軸(モデル A)の他にダンパーの捩り変形に対して最適減衰を付加したモデル B
との比較も示している．ダンパーの捩り変形に最適減衰を付加したモデル B では，エンジン

回転数 NE=2000～3000rpm の高回転域でエンジン騒音レベルの低下がみられる．これは高回

転数域のみに捩りの危険速度が存在するためであり，低回転数域ではダンパー追加による影

響は確認されない．  
構造減衰のみを考慮したダンパー付クランク軸(モデル A)でも，騒音低減効果が見られるも

のの，NE=2600 では逆に騒音が増加している．これは図５．１３に示したようにダンパー追

加により２つに分離した捩りの固有振動数のうち，低周波数側の同相捩りモード（261Hz）の

応答が卓越しているためである．図５．１７(a)に NE=2600rpm 時のクランク軸回転変動の周

波数スペクトルを示すが，260Hz においてダンパー無しの状態よりも応答が大きくなってお

り同相捩りモードが励起されている事が分かる．一方，最適減衰を付加したモデル B では，

260Hz の応答はダンパー無しの状態と同等程度に抑制されている．従い，減衰を付加したモ

デルBでは260Hzの同相捩りモードの応答が抑制されることにより，エンジン回転数NE=2000
～3000rpm の全域に渡り低減効果が表れていると考えられる．なお，参考までに NE=2700rpm
時のスペクトルの比較を図５．１７(b)に示すが，モデル A とモデル B の低減効果はほぼ同等

となっている． 
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  Figure 5.16 Engine noise level versus engine revolution speed 

(a) NE=500～3000rpm 

(b) NE=2000～3000rpm 
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(a) NE=2600rpm 

 
(b) NE=2700rpm 

Figure 5.17 Power spectrum of the center of crank gear  
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５．５ 第５章のむすび 
 クランク軸／歯車列とエンジンブロックの連成振動解析法を用いて，クランク軸の捩り振

動が歯車列の衝突振動に及ぼす影響を明らかにした．エンジン回転数が上昇すると，400Hz
近傍に存在するクランク軸の捩り振動モードが励起されるようになり，特に#1, 2 気筒爆発後

に大きな捩り振動が生じる．これにより歯車噛合い部での衝突振動が激しくなり，騒音レベ

ルも増大する． 
 この解析結果を踏まえて，クランク軸捩り振動の低減対策として歯車列の位置を捩り振幅

の小さいフライホイール側に変更することを提案した．この対策により歯車列の衝突振動が

弱まり，エンジンブロック前面からの放射騒音を低減できる見通しが得られた．  
また，ねじり振動を低減するための曲げ／捩りダンパーをプーリー側に取り付けた場合に

ついて検討し捩り危険速度が存在する NE=2000～3000rpm の高回転数域で騒音低減効果が得

られる見通しを得た．ただし，捩り振動に対する最適減衰を付加しない場合では，一部の回

転数で低減効果が得られない可能性があることを明らかにした． 
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第６章 結論 

 

我が国では１９５０年代の高度成長期以降，全国的に道路網の整備が進むと共に運送業に

対する消費者ニーズの高度化・多様化（多頻度小口配送，時間指定，貨物の温度管理等）や

新規参入の規制緩和などを背景とし．貨物輸送の主役が鉄道からトラック・バスに移り変わ

るにつれ，排出ガスによる大気汚染と共にこれら輸送機器から発せられる振動・騒音が公害

として認識されるようになった．しかしながら，その経済性の高さゆえに２１世紀の現代で

もディーゼルエンジンは主要な動力源として我々の生活と密接に関係している． 

本研究ではクランク軸からの動力伝達に歯車列が用いられるディーゼルエンジン特有の

現象である歯車列の衝突振動に着目し，歯面分離に伴い発生する衝突現象を模擬した歯面衝

突モデルを提案した．また提案した衝突モデルを組込んだエンジン全体の振動応答計算プロ

グラムを用い歯車列の衝突振動に起因するエンジン放射騒音の増大メカニズムを明らかにす

ると共に衝突振動抑制による騒音低減対策について検討を行った．以下に本研究の成果を総

括して結論とする． 

 

第１章では，本研究の研究背景や従来用いられてきた騒音低減対策について述べ，歯車軸

系や歯車噛合い部のモデル化，およびエンジン放射騒音の解析事例に関する過去の研究例を

調査した．本研究で着目した歯車噛合い部の衝突モデルには，計算負荷を考慮し歯面間距離

に対し非線形性を持つばねとダッシュポットを並列結合したシンプルなモデルが提案されて

いる．様々な衝突モデルを調査した上で，歯面剛性の有無，油膜の非線形性を考慮した剛性

および減衰の有無，表面粗さの考慮といった点に着目し整理した結果，油膜の剛性と減衰を

同時に考慮した衝突モデルに関する研究例はみられず，この点において衝突モデルの高度化

の余地があることを明らかにした．また，エンジン全体の放射騒音の予測手法について調査

では，歯車列の衝突振動がエンジン全体の放射騒音に及ぼす影響について定量的に検討した

研究例は少なく，本研究により歯車列の衝突振動とエンジン放射騒音の関係を明らかにする

ことの意義を確認した． 

  



108 
 

第２章では，本研究の検討に用いたエンジン連成振動応答解析プログラムに油膜の介在を

考慮した歯車のガタ打ちモデルを組み込む方法について議論した．エンジン全体構造の解析

モデルについて述べた後，エンジン軸系，エンジン起振力，軸受部，歯車ガタ打ちのモデル

化について詳細に記述した． 

本研究では歯車ガタ打ちを油膜が介在する歯面同士の衝突現象と捉え，歯面衝突剛性と油

膜減衰を模擬したダッシュポットの直列結合モデルを検討した．歯面衝突剛性は円筒同士の

衝突を仮定し Hertz 接触理論から変位と荷重の関係を求め衝突ばね定数を導出した．油膜減衰

は噛合い部に形成される油膜形状を仮定し，流体潤滑理論に基づき数値解析により求めた油

膜負荷容量と歯面接近速度の関係から減衰係数を決定した．また，モデル化の妥当性検証の

ため，油膜無し／有りの 2 ケースについて半球面と平面の衝突シミュレーションを実施し，

振り子を用いた衝突試験で取得した油膜無し／有り時の衝突力波形と計算結果の比較により

本研究で提案する衝突モデルの妥当性を確認した．本モデルを実機へ適用するにあたり，噛

合い部の歯面衝突を歯面と等価な円筒面同士の衝突問題と捉えることで実機噛合い部の衝突

剛性および油膜減衰を導出し，新たな歯面衝突モデルをエンジン連成振動応答解析手法に組

み込んだ． 

 

第３章では，エンジン放射騒音解析について述べた．第２章で説明したエンジン全体連成

振動応答解析プログラムで求めたエンジン表面の振動速度情報を入力とし，境界要素法

（Boundary Element Method）により任意の評価点における騒音レベルを予測する手法につ

いて纏めた．また本研究では簡易的な方法としてエンジンブロックの固有振動モード毎の音

響放射効率σを用いてエンジン騒音の音響放射パワーW を評価する手法も提案した．更にエ

ンジン放射音の音質評価も可能とするため周波数スペクトルから時刻歴波形に変換しスピー

カで再生可能な音源ファイルを生成するエンジン騒音再生法の開発も行った． 
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第４章では，第２章，第３章で開発した，クランク軸・中間歯車・噴射ポンプ軸・動弁系

駆動軸からなる回転軸系とエンジンブロックの連成振動解析法並びに境界要素法を用いたエ

ンジン放射騒音解析法を用い，アイドリング （無負荷） 状態において歯車列のバックラッ

シュ量を変化させた場合のエンジン騒音変化を検討した．その結果，クランク軸の剛体運動

に伴う回転変動成分が支配的であるエンジンの低回転域ではバックラッシュ量減少による騒

音低減効果が期待できるが，クランク軸の捩り振動が顕著になる高回転域ではエンジン騒音

はほとんど変化しないとの予測結果が得られ，実測結果と概ね一致することを確認した． 

 

第５章では，第４章で考察した低回転時と高回転時の歯車列の振動応答の差異についてク

ランク軸の振動特性を踏まえその要因を検討し，クランク軸の捩り振動が歯車列の衝突振動

に及ぼす影響を明らかにした．エンジン回転数が上昇すると，400Hz 近傍に存在するクラン

ク軸の捩り振動モードが励起されるようになり，特に#１，２気筒爆発後に大きな捩り振動が

生じる．これにより歯車噛合い部での衝突振動が激しくなり，騒音レベルも増大する． 

 この解析結果を踏まえて，クランク軸捩り振動の低減対策として歯車列の位置を捩り振

幅の小さいフライホイール側に変更することを提案した．この対策により歯車列の衝突振動

が弱まり，エンジンブロック前面からの放射騒音を低減できる見通しが得られた．  

また，ねじり振動を低減するための曲げ／捩りダンパーをプーリー側に取り付けた場合に

ついて検討し捩り危険速度が存在する NE=2000～3000rpm の高回転数域で騒音低減効果が得

られる見通しを得た．ただし，捩り振動に対する最適減衰を付加しない場合では，一部の回

転数で低減効果が得られない可能性があることを明らかにした． 
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Appendix 

Appendix A 歯車噛合い部の衝突パラメータの計算式 

 

A．１ Hertz接触理論による噛合いばね定数 

本研究では歯車列の噛合い部における歯面接触を図 A．１に示すような円筒面同士の接

触と考え Hertz 接触理論により衝突ばね定数を求める． 単位長さ当たりの圧縮荷重 q が作

用している場合の接触領域幅 b と弾性変形量 δ は次のような関係になる 83)．ただし，ポア

ソン比を 0.3，両円柱のヤング率は E とする． 

𝑏 = 1.522�
𝑞
𝐸

𝑟1𝑟2
𝑟1 + 𝑟2

                     (A. 1) 

𝛿 =
2(1 − 𝜈2)

𝜋
∙
𝑞
𝐸
�

2
3

+ 𝑙𝑜𝑔
4𝑟1
𝑏

+ 𝑙𝑜𝑔
4𝑟2
𝑏
�            (A. 2) 

式（A．１），（A．２）から求めた変位と衝突力の関係より，衝突ばね定数を定義する． 

 

Figure A.1  Contact of cylinders 
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一般的なインボリュート歯車では噛合い位置によって歯面の曲率半径は変わってくるが，

本研究では歯面衝突が歯車対のピッチ点で起こると仮定し，ピッチ点における歯面の曲率

半径を円筒半径として用いる．ピッチ点における曲率半径は，図 A．２に示すように歯車

のモジュール m，歯数 z，圧力角 α を用いて次式で求められる．  

𝑟𝑝 =
𝑚𝑧
2
𝑠𝑖𝑛𝛼                    (A. 3) 

 

 

 
 

Figure A.2  Curvature radius at pitch point 
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2
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𝑚𝑖：module 
𝑧𝑖：number of teeth 
𝛼𝑖：pressure angle 

where, 

 

Gear1 

Gear2 
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本研究で対象としているエンジンの各回転軸の歯車諸元を以下に示す．エンジン全体の

解析モデルを作成する際には全部で 3 つの歯車噛合い部が存在するため，歯車対の諸元に

よりその衝突ばね定数は異なってくる． 

 

Table A.1  List of gear specifications 

 クランク軸歯車 中間歯車 
噴射ポンプ 
駆動歯車 

動弁系 
駆動歯車 

モジュール m 2.5[mm] 2.5[mm] 2.5[mm] 2.5[mm] 

圧力角 α 20[°] 20[°] 20[°] 20[°] 

歯数 Z 23 49 49 49 

歯幅 b 25.5[mm] 20[mm] 16.5[mm] 16[mm] 

ピッチ点に 
おける歯面曲率 r 

7.06[mm] 15.0[mm] 15.0[mm] 15.0[mm] 

 

表 A．１に示す歯車諸元を用い式（A．２）によって計算される各噛合い部における弾性

変形量と衝突反力の関係を図 A．３に，衝突ばね定数と変位の関係を図 A．４に示す．衝

突反力及び衝突ばね定数は 3 つの噛合い部ではほぼ同じ値となり，噛合い部ごとの差はほ

とんどみられない．また，衝突ばね定数は弾性変形量が 35μm 程度になると従来の歯車列

衝突モデル 40)で用いている衝突ばねは 1.0× 108[N m⁄ ]と同等になる． 
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Figure A.3  Relation of impact force and displacement 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure A.4  Relation of stiffness and displacement  

Conventional model（constant：1.0 × 108[N/m]） 
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A．２ 歯車噛合い部の油膜減衰の評価 

次に接触面に油膜減衰が存在する場合を考える．本研究では佐々木ら 57)によって提案さ

れた円柱同士の潤滑における理論式を用いて歯車噛合い部の油膜減衰求める．図 A．５に

示すような潤滑モデルの負荷容量の計算式は以下のように与えられる．  

𝑊 =

⎩
⎪
⎨

⎪
⎧𝑏𝜂𝑟
ℎ �2𝑢 +

6𝜋
�2ℎ 𝑟⁄

𝑉�    ,𝑉 > 0

𝑏𝜂𝑟
ℎ

2𝑢                                ,𝑉 < 0

�               (A. 4) 

ただし，  

𝑟：歯面の等価曲率半径 �=
𝑟1𝑟2
𝑟1 + 𝑟2

� 

ℎ：油膜厚さ                  

𝜂：粘度             

𝑢：歯面の滑り速度        

𝑉：歯面の近付き速度       

𝑏：歯幅             

 

 

Figure A.5  Analytical model of lubrication at the gear meshing point 
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式（A．４）において V>0（近付き過程）の場合，右辺括弧内の第一項は Wedge 効果，

第二項は Squeeze 効果を示している．Squeeze 効果は油膜厚さ h の 3/2 乗に反比例し Wedge

効果よりも油膜厚さの減少に対する増大傾向が顕著であるために負荷容量はほぼこの

Squeeze 効果によって決まる．したがって，油膜減衰を次式で定義する． 

𝐶 ≈
𝑊
𝑉

=
𝑏𝜂𝑟
ℎ �2

𝑢
𝑉

+
6𝜋

�2ℎ 𝑟⁄
�               (A. 5) 

式（A．５）は第一項に滑り速度と近付き速度の比 u/V に比例する項が出てきている．本

研究では図 A．６に示すように速度比 u/V を歯車圧力角 αによって定義した． 

 
 

Figure A.6  Relation of the slip and approach velocity 
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式（A．５）によって計算される油膜減衰の妥当性を検証するために，差分解析(FDM)

結果と比較した．図 A．７に比較結果を示す．両者ともほぼ同じ値を示しており油膜厚さ

に対する特性も同様になっていることを確認した． 

 

 

(a)Crank gear v.s. Idler gear 

 

(b) Idler gear v.s. Inj.Pump gear 

Figure A.7  Validation of Sasaki’s equation57) 
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Appendix B 振り子を用いた衝突試験 

 

ここでは，本研究で提案する衝突モデルの妥当性検証を目的に実施した衝突試験結果につ

いて述べる．  

B．１ 実験結果（ノイズの影響確認） 

図 B．１に振り上げ角度を 40°で衝突させた場合の各センサの出力波形を示す．左側に慣

性力（加速度×振り子等価質量 0.1[kg]），右側にはフォースゲージの波形を示す．また上

段は時刻歴波形，下段は周波数スペクトルを示している．なお，点線はチャージアンプに

内蔵されている 10kHz のローパスフィルタ（以下 LPF）による信号処理結果である． 

信号処理前の加速度波形はノイズの混入がみられ，衝突力の評価が困難であることが分

かる．加速度の周波数スペクトルをみると 45ｋHz 近傍に大きな共振ピークが存在し，セ

ンサ内部共振に起因するノイズであると考えられる．LPF による信号処理後の波形をみる

と，センサ内部共振の影響が小さくなったことで正弦半波状の衝突力波形が得られること

を確認した． 

一方，フォースゲージの出力波形をみると，生波形の状態で加速度ピックアップと同様

にノイズの混入はみられ衝突力波形が歪んでいる．LPF による信号処理後の波形をみると

慣性力波形と同様に正弦半波状の波形が得られたものの衝突力の最大値が大幅に下がっ

ている．スペクトルをみると，17ｋHz 近傍に現れているピークが信号処理後に大きく下

がっており，このことより 17ｋHz 近傍のピークが衝突力波形に大きな影響を与えている

ことが分かる．このピークは振り子衝突部自体の共振によるものと考えられる． 
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Figure B.1 Measurement result (θ=40deg.)   

a) Acceleration Pick Up b) Force Gauge 
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このように信号処理によりノイズ除去が可能となったが，衝突力の最大値や周期と

いった現象の考察において重要となるパラメータは信号処理による影響を受けるた

め，シミュレーションの比較対象としての波形を決定する必要がある．そこで信号

処理による波形への影響を検討するために Matlab の組込関数を用いて設計したディ

ジタルフィルタを用いて信号処理を行った結果を図 B．２に示す．本研究ではフィ

ルタ設計法として一般的な窓関数法を用いた 84),85)． 

比較に用いたディジタルフィルタの諸元は以下の通りである． 

Table B.1  Parameter of the digital filter 

 Filter1 Filter2 

Window Rectangular Rectangular 

Cut-off frequency 15kHz 20kHz 

 

慣性力波形をみると，カットオフ周波数を高くするにつれて最大値が増大している

が，Filter1 と Filter2 ではほとんど差異はない．Filter1 の波形が他の波形に比べ波形

の歪みが目立つが，これは Filter1 の遮断特性に注目すると 25kHz 前後に谷があり，

この周波数領域のスペクトルが欠損しているためだと思われる． 

一方，衝突力波形は LPF のカットオフ周波数を高く設定するほど 17kHz 近傍の共

振点の影響が大きくなり最大値は増大しており，Analog(10kHz)と Filter2(20kHz)では

400N 近く差が生じている．また，衝突終了後の波形に着目すると全てのフィルタで

過渡振動が現れている． 

以上の検討結果を踏まえ，本研究では衝突モデルの妥当性検証の材料としてフィル

タによる波形変化（振幅，周期）がより少ない慣性力（＝加速度×質量）を採用する

こととする． 
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Figure B.2 Transformation of waveforms caused by signal processing 
  

Raw Raw 

a) Acceleration Pick Up b) Force Gauge 
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B．２ 実験結果（油膜減衰の影響） 

油膜減数による影響を検討する前に，油膜有無の各試験ケースにおける衝突条件が同一

であるかを検証するために，両衝突実験におけるアクセレランスを比較したものを図 B．

４に示す．アクセレランスは次式によって計算した．油膜は半球と平面部の両方に塗布し

た．図 B．４に示すように油膜有無時の衝突面の変化は肉眼ではほとんど分からないほど

であり，ごく少量の油を塗布しているのみである． 

Accelerance =
�̈�(𝜔)
𝐹(𝜔)

=
𝐺12�����(𝜔)
𝐺22�����(𝜔)

               (B. 1) 

 ただし， 

�𝐺12�����(𝜔) = �𝑌1(𝜔) ∙ 𝑌2∗(𝜔)
𝐺22�����(𝜔) = �𝑌2(𝜔) ∙ 𝑌2∗(𝜔)

�                (B. 2) 

 

 添え字 1 は出力側の信号である加速度，2 はフォースゲージ出力を表わす．また，右

肩の*は共役を表わす．振り上げ角度は同一（40°）とし，5 回分の平均処理を行っている．  

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure B.3  Picture of Dry and Oil surface    

Dry Surface Oil surface 
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油膜の有無におけるそれぞれのアクセレランスを比較すると，油膜の有無に依らずピー

クの出現位置やスペクトルの全体的な傾向はほぼ一致していることから，両者とも衝突条

件はほぼ同一であったとみられ，波形の差異から油膜減衰の影響を評価可能と判断した． 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure B.4  Comparison of accelerance Dry and Oil surface  
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図 B．５に油膜による衝突力波形の変化を示す．点線が油膜を塗布していない場合を示

し，実線が油膜を塗布した場合を示している．また，実測結果はディジタル LPF（20kHz）

による信号処理が行われている．油膜が衝突面に介在することで衝突力の最大値が 2000N

から 1700N まで 15％程度低減されており，また衝突力の立ち上りをみると油膜がない場

合に比べ早くなっている．この実験により油膜による衝撃緩和作用を実証することができ

た． 

 

 

 
 

Figure B.5  Effect of the oil film damping 
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Appendix C 歯車噛合い部における噛合い力の定式化 

C．１ はすば歯車の噛合いばね定数のモデル化 

C．１．１ 仮定 

歯車噛合い部のばね定数をモデル化するにあたり以下のような仮定をおく． 

(1)歯車噛合い力は歯面法線方向へのみ作用する． 

(2)歯面の潤滑状態は良好であるとし，歯面直角方向の摩擦力は無視する． 

 

C．１．２ 噛合いばね定数の座標変換  

次の手順で周方向と軸方向変位に対するばね定数(歯車固定座標系に対する剛性行列)を

求める 

(i) 噛合い力作用面内における変位の座標変換 

�𝑥
′

𝑦′� = � 𝑐𝑜𝑠 𝛽 𝑠𝑖𝑛 𝛽
−𝑠𝑖𝑛 𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽� �

𝑥
𝑦� = 𝜷 �

𝑥
𝑦�                   (C. 1) 

ただし， 

�𝑥
′

𝑦′�：歯面直角方向／法線方向変位（作用面内座標系） 

�
𝑥
𝑦�：軸方向／周方向変位（歯車固定座標系） 

𝛽：ねじれ角 
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(ii) 噛合い力作用面内座標系における力と変位の関係 

図 C．１に示すような噛合い力作用面を考え，作用面内に歯の捩れ角 βに対応する座標

系を新たに定義する． 

歯車①に作用する力（作用面①－②） 

𝒇 = �
𝑓1𝑥′
𝑓1𝑦′

� = � 0
−𝐾𝑛(𝑦′1 − 𝑦′2)� = −𝐾𝑛 �

0 0
0 1� �

𝑥′1 − 𝑥′2
𝑦′1 − 𝑦′2

�         (C. 2) 

作用面内①－②における座標変換 

�
𝑓1𝑥′
𝑓1𝑦′

� = 𝜷 �
𝑓1𝑥
𝑓1𝑦

�  ,  �𝑥′1𝑦′1
� = 𝜷 �

𝑥1
𝑦1�  ,  �𝑥′2𝑦′2

� = 𝜷 �
𝑥2
𝑦2� 

を式（C．２）に代入すると次のようにばね定数に連成項が生じる． 

𝜷 �
𝑓1𝑥
𝑓1𝑦

� = −𝐾𝑛 �
0 0
0 1� 𝜷 �

𝑥′1 − 𝑥′2
𝑦′1 − 𝑦′2

� 

�
𝑓1𝑥
𝑓1𝑦

� = −𝐾𝑛𝜷−𝟏 �
0 0
0 1� 𝜷 �

𝑥′1 − 𝑥′2
𝑦′1 − 𝑦′2

� 

= −𝐾𝑛 �
𝑐𝑜𝑠 𝛽 −𝑠𝑖𝑛 𝛽
𝑠𝑖𝑛 𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽 � �0 0

0 1� �
𝑐𝑜𝑠 𝛽 𝑠𝑖𝑛 𝛽
−𝑠𝑖𝑛 𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽� �

𝑥′1 − 𝑥′2
𝑦′1 − 𝑦′2

� 

= −𝐾𝑛 �
𝑐𝑜𝑠 𝛽 −𝑠𝑖𝑛 𝛽
𝑠𝑖𝑛 𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽 � � 0 0

−𝑠𝑖𝑛 𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽� �
𝑥′1 − 𝑥′2
𝑦′1 − 𝑦′2

� 

= −𝐾𝑛 �
𝑠𝑖𝑛2 𝛽 − 𝑠𝑖𝑛𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽

−𝑠𝑖𝑛 𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽 𝑐𝑜𝑠2 𝛽
� �𝑥′1 − 𝑥′2
𝑦′1 − 𝑦′2

�            (C. 3) 
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歯車②に作用する力 (作用面①－②) 

𝒇2 = −𝒇1 = �
𝑓2𝑥
𝑓2𝑦

� = −𝐾𝑛 �
𝑠𝑖𝑛2 𝛽 − 𝑠𝑖𝑛𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽

−𝑠𝑖𝑛 𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽 𝑐𝑜𝑠2 𝛽
� �
𝑥1 − 𝑥2
𝑦1 − 𝑦2�        (C. 4) 

作用面②－③内における関係も同様にして求めることができるが、以下の対応関係に留

意する必要がある． 

作用面①－② 作用面②－③ 

ねじれ角𝛽 −𝛽 

𝒇1 , (𝑥1,𝑦1) 𝒇2∗  , (𝑥2∗,𝑦2∗) 

𝒇2 , (𝑥2,𝑦2) 𝒇3 , (𝑥3,𝑦3) 

従って作用面②－③内の力と、変位の関係は次式となる 

𝒇2∗ = �
𝑓2𝑥∗
𝑓2𝑦∗

� = −𝐾𝑛∗ �
𝑠𝑖𝑛2 𝛽 − 𝑠𝑖𝑛 𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽

−𝑠𝑖𝑛 𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽 𝑐𝑜𝑠2 𝛽
� �
𝑥2∗ − 𝑥3
𝑦2∗ − 𝑦3

�          (C. 5) 

𝒇3 = −𝒇2∗ = �
𝑓3𝑥
𝑓3𝑦

� = −𝐾𝑛∗ �
𝑠𝑖𝑛2 𝛽 − 𝑠𝑖𝑛 𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽

−𝑠𝑖𝑛 𝛽 𝑐𝑜𝑠 𝛽 𝑐𝑜𝑠2 𝛽
� �
𝑥3 − 𝑥2∗
𝑦3 − 𝑦2∗

�       (C. 6) 

 

(iii) 歯車固定座標系における力と変位の関係 

噛合い力𝒇𝐺𝑖 

𝒇𝐺𝑖 = �
𝑓𝐺𝑖,𝑇
𝑓𝐺𝑖,𝐴

� = �
周方向の力（反時計回りが正）

軸方向の力
� 

噛合い変位𝝃𝐺𝑖 

𝝃𝐺𝑖 = �
𝜂𝐺𝑖
𝜁𝐺𝑖� = �

周方向の変位（反時計回りが正）

軸方向の変位
� 

注1） 径方向の力と変位は簡単化のため省略する． 

注2） 各歯車に座標系を定義する． 

噛合い面内座標系と歯車固定座標系の関係は噛合い面内座標系の定義によって異な

る． 
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Figure C.1 Analytical model of gear meshing (helical gear) 
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C．２ クランク軸 

C．２．１ 歯車噛合い部の変位 ⇒ 図 C．２参照 

駆動力伝達に使用するはすば歯車の歯車噛合い力は円周方向成分𝐹𝑇と軸方向成分𝐹𝐴の 2

方向あるため、噛合い部変位として周方向 ηと軸方向ζ を考える( η は反時計回りを正とす

る)． 

𝝃𝐺1 = �
𝜂𝐺1
𝜁𝐺1�：クランク軸歯車の噛合い部の周方向、軸方向変位 

(静止座標系も回転座標系も同じ) 

𝝃𝐺2 = �
𝜂𝐺2
𝜁𝐺2�：中間歯車噛合い部の周方向、軸方向変位 

クランク軸歯車自体は軸と歯車の接合部を固定した単純なモデルで固有振動数を計算に

よって求め，最低次の振動モードが対象周波数域である 3kHz 以下に無いことを確認して

いる．よって，本研究で構築する解析モデルでは歯車は剛体として扱うことができるため

歯車噛合い部の変位を軸中心変位で表すことが可能となる．  

回転座標系で表したクランク軸歯車中心の変位を 

𝒖10 = (𝑢1 ,𝑣1 ,𝑤1 ,𝜃𝑢1 ,𝜃𝑣1,𝜃𝑤1)𝑡 

とおくと，クランク軸歯車の噛合い部の周方向，軸方向変位は次式で表される． 

𝝃𝐺1 = �
𝜂𝐺1
𝜁𝐺1� = � 𝑟1𝜃𝜔1 − 𝑢1 𝑠𝑖𝑛 𝛩𝐺 + 𝑣1 𝑐𝑜𝑠 𝛩𝐺

𝑤1 + 𝑟1𝜃𝑢1 𝑠𝑖𝑛 𝛩𝐺 − 𝑟1𝜃𝑣1 𝑐𝑜𝑠 𝛩𝐺
� 

= �− 𝑠𝑖𝑛 𝛩𝐺 𝑐𝑜𝑠 𝛩𝐺 0
0 0 1

0 0 𝑟
𝑟1 𝑠𝑖𝑛 𝛩𝐺 −𝑟1 𝑐𝑜𝑠 𝛩𝐺 0� 𝒖𝟏𝟎

= 𝒈𝟏𝒖𝟏𝟎        (C. 7) 

ただし 

�
𝑟1：クランク軸歯車ピッチ円半径            

𝛩𝐺 = 𝜃𝐺 − 𝛼 = 𝜃𝐺1 − 𝜔𝑡 ：噛合い位置角度（回転座標系）

𝜃𝐺1：噛合い位置角度�静止座標系�；一定        

�  
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C．２．２ 歯車噛合い力 

油膜や歯車軸系の構造減衰に起因する減衰力を考慮すると，クランク軸歯車に作用する

周方向の噛合い力𝑓12,𝑇と軸方向の噛合い力𝑓12,𝐴を次式で表すことができる. （𝑓𝑇は反時計

回りを正とする） 

𝒇12 = �
𝑓12,𝑇
𝑓12,𝐴

� = −𝒌𝟏𝟏𝝃𝑮𝟏 + 𝒌𝟏𝟐𝝃𝑮𝟐 − 𝒄𝟏𝟏�̇�𝑮𝟏 + 𝒄𝟏𝟐�̇�𝑮𝟐            (C. 8) 

ただし， 

𝒌𝟏𝟏 = 𝐾12 �
cos2 𝛽 − sin𝛽 cos𝛽

− sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
�，𝒌𝟏𝟐 = 𝐾12 �

− cos2 𝛽 − sin𝛽 cos𝛽
sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽

� 

𝒄𝟏𝟏 = 𝐶12 �
cos2 𝛽 − sin𝛽 cos𝛽

− sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
�，𝒄𝟏𝟐 = 𝐶12 �

− cos2 𝛽 − sin𝛽 cos𝛽
sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽

� 

式（C．７）を（C．８）に代入して 

𝒇12 = −(𝒌𝟏𝟏 + 𝒄𝟏𝟏�̇�𝑮𝟏)𝒖𝟏𝟎 − 𝒄𝟏𝟏𝒈𝟏𝒖𝟏𝟎 + 𝒌𝟏𝟐𝝃𝑮𝟐 + 𝒄𝟏𝟐�̇�𝑮𝟐        (C. 10) 

ただし， 

�̇�𝟏 = −𝜔 �−𝑐𝑜𝑠 𝛩𝐺 − 𝑠𝑖𝑛𝛩𝐺 0
0 0 0

0 0 0
𝑟1 𝑐𝑜𝑠 𝛩𝐺 𝑟1 𝑠𝑖𝑛𝛩𝐺 0�      (C. 11) 

 

図 C．２に示すように中間歯車自体の弾性変形を考慮しない場合は、𝝃𝑮𝟐は中間歯車中心

の変位𝒙𝟐を用いて次式で表される 

𝝃𝐺2 = �
𝜂𝐺2
𝜁𝐺2� = �

𝑟2𝜃𝑧2 − 𝑥2 𝑠𝑖𝑛 𝜃𝐺2 + 𝑦2 𝑐𝑜𝑠 𝜃𝐺2
𝑧2 + 𝑟2𝜃𝑥 𝑠𝑖𝑛 𝜃𝐺2 − 𝑟2𝜃𝑦 𝑐𝑜𝑠 𝜃𝐺2

� 

= 𝒈2𝒙2                      (C. 12) 

ただし 

�
𝒈𝟐 = �− 𝑠𝑖𝑛 𝜃𝐺2 𝑐𝑜𝑠 𝜃𝐺2 0

0 0 1
0 0 𝑟2

𝑟2 𝑠𝑖𝑛 𝜃𝐺2 −𝑟2 𝑐𝑜𝑠 𝜃𝐺2 0 �

�̇�𝟐 = 𝟎
𝒙20 = �𝑥2 ,𝑦2 , 𝑧2 ,𝜃𝑥2 ,𝜃𝑦2 ,𝜃𝑧2�

𝒕
：中間歯車軸中心の変位�静止座標系�⎭

⎪
⎬

⎪
⎫
    (C. 13) 

式（C．１１）を（C．１０）に代入して 

𝒇12 = −(𝒌𝟏𝟏𝒈𝟏 + 𝒄𝟏𝟏�̇�𝟏)𝒖𝟏𝟎 − 𝒄𝟏𝟏𝒈𝟏�̇�𝟏𝟎 + 𝒌𝟏𝟐𝒈𝟐𝒙20 + 𝒄𝟏𝟐𝒈𝟐�̇�20    (C. 14) 

  

(C.9) 
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C．２．３ 噛合い力と座標変換 ⇒ 図 C．３参照 

噛合い力𝒇12を静止座標系で表示すれば 

𝑭12 = �
𝐹𝑥
𝐹𝑦
𝐹𝑧
� = �

−𝑓𝑇 𝑠𝑖𝑛 𝜃𝐺
𝑓𝑇 𝑐𝑜𝑠 𝜃𝐺

𝑓𝐴
� = �

−𝑠𝑖𝑛 𝜃𝐺 0
𝑐𝑜𝑠 𝜃𝐺 0

0 1
� �
𝑓𝑇
𝑓𝐴
�                (C. 15) 

噛合い力ｆ12を回転座標系で表示すれば 

𝑻𝐵𝑡𝑭12 = �
𝐹𝑢
𝐹𝑣
𝐹𝑤
� = 𝑻𝐵 = �

𝑐𝑜𝑠 𝜔0𝑡 𝑠𝑖𝑛𝜔0𝑡 0
−𝑠𝑖𝑛𝜔0𝑡 𝑐𝑜𝑠𝜔0𝑡 0

0 0 1
� �
− 𝑠𝑖𝑛 𝜃𝐺 0
𝑐𝑜𝑠 𝜃𝐺 0

0 1
� �
𝑓𝑇
𝑓𝐴
� 

= �
− 𝑠𝑖𝑛(𝜃𝐺 − 𝛼) 0
𝑐𝑜𝑠(𝜃𝐺 − 𝛼) 0

0 1
� �
𝑓𝑇
𝑓𝐴
� = �

− 𝑠𝑖𝑛 𝛩𝐺 0
𝑐𝑜𝑠 𝛩𝐺 0

0 1
� �
𝑓𝑇
𝑓𝐴
� = �

−𝑓𝑇 𝑠𝑖𝑛 𝛩𝐺
𝑓𝑇 𝑐𝑜𝑠 𝛩𝐺

𝑓𝐴
�      

= 𝒕1𝒇12                        (C. 16) 

式（C．１４）を（C．１６）に代入して 

𝑻𝐵𝑡𝑭12 = 𝒕1{−(𝒌𝟏𝟏𝒈𝟏 + 𝒄𝟏𝟏�̇�𝟏)𝒖𝟏𝟎 − 𝒄𝟏𝟏𝒈𝟏�̇�𝟏𝟎 + 𝒌𝟏𝟐𝒈𝟐𝒙20 + 𝒄𝟏𝟐𝒈𝟐�̇�20}      

= −(𝒕1𝒌𝟏𝟏𝒈𝟏 + 𝒕1𝒄𝟏𝟏�̇�𝟏)𝒖𝟏𝟎 − 𝒕1𝒄𝟏𝟏𝒈𝟏�̇�𝟏𝟎 + 𝒕1𝒌𝟏𝟐𝒈𝟐𝒙20 + 𝒕1𝒄𝟏𝟐𝒈𝟐�̇�20  (C. 17) 

したがって，クランク軸の噛合い力𝑻𝐵𝑡𝑭𝐺1は次式のようになる.  

𝑻𝐵𝑡𝑭𝐺1 =

⎣
⎢
⎢
⎢
⎡

0
⋮

𝑻𝐵𝑡𝑭12
⋮
0 ⎦

⎥
⎥
⎥
⎤

= −𝑲11
𝐺 𝒖1 − 𝑪11𝐺 �̇�1 + 𝑲12

𝐺 𝒙2 + 𝑪12𝐺 �̇�2      (C. 18) 

ただし， 

�

𝑲11
𝐺 = �

⋱
𝒕1𝒌𝟏𝟏𝒈𝟏 + 𝒕1𝒄𝟏𝟏�̇�𝟏

⋱
�

𝑪11𝐺 = �
⋱

𝒕1𝒄𝟏𝟏𝒈𝟏
⋱
�

𝑲12
𝐺 = �

⋱
𝒕1𝒌𝟏𝟐𝒈𝟐

⋱
�

𝑪12𝐺 = �
⋱

𝐭1𝐜𝟏𝟐𝐠𝟐
⋱
�

⎭
⎪
⎪
⎪
⎪
⎪
⎬

⎪
⎪
⎪
⎪
⎪
⎫

            (C. 19) 

ただし，𝒕1𝒌𝟏𝟏𝒈𝟏等は歯車中心が関係する自由度のみに挿入される 
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C．３ 中間歯車軸 ⇒ 図 C．４参照 

中間歯車自体は剛体で軸のみが変形すると仮定する. また, 歯車噛合い力𝑭𝐺2にはクラン

ク軸歯車、動弁系駆動歯車、噴射ポンプ駆動歯車の 3 点での噛合い力が含まれる。 

 

C．３．１ クランク歯車との噛合い力𝑭12(周方向と軸方向の力で表示) 

𝒇21 = �
𝑓21,𝑇
𝑓21,𝐴

� = −𝒌22𝝃𝐺2 + 𝒌21𝝃𝐺1 − 𝒄22�̇�𝐺2 + 𝒄21�̇�𝐺1 

= −𝒌22𝒈2𝒙20 + 𝒌21𝒈1𝒙10 − 𝒄22𝒈2�̇�20 + 𝒄21𝒈1�̇�10 + 𝒄21�̇�1𝒙10            (C.20)              

ただし， 

𝒌𝟐𝟏 = 𝐾12 �
−cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽

− sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
�，𝒌𝟐𝟐 = 𝐾12 �

cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽
sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽

� 

𝒄𝟐𝟏 = 𝐶12 �
−cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽

− sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
�，𝒄𝟐𝟐 = 𝐶12 �

cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽
sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽

� 

 

(X,Y,Z)の 3 成分で表示すると 

𝐟21 = �
f21,X
f21,Y
f21,Z

� = �
−f21,TsinθG2
f21,TcosθG2

f21,A

� = 𝐭2𝐟21               (C.22) 

ただし、 

⎩
⎨

⎧𝜃𝐺2：中間歯車とクランク歯車の噛合い位置の角度

𝒕2 = �
−𝑠𝑖𝑛𝜃𝐺2 0
𝑐𝑜𝑠𝜃𝐺2 0

0 1
�

� 

(C.21) 
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C．３．２ 噴射ポンプ歯車との噛合い力𝑭𝟐𝟑 

 周方向の力と軸方向の力で表示する 

𝒇23 = �
𝑓23,𝑇
𝑓23,𝐴

� = −𝒌′22𝝃′𝐺2 + 𝒌23𝝃3 − 𝒄′22�̇�′𝐺2 + 𝒄23�̇�3 

= −𝒌′22𝒈′2𝒙20 + 𝒌23𝒈3𝒙30 − 𝒄′22𝒈′2�̇�20 + 𝒄23𝒈3�̇�30       (C.23) 

ただし、 

𝒌′𝟐𝟐 = 𝐾23 �
cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽

sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
�，𝒌𝟐𝟑 = 𝐾12 �

−cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽
−sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽

� 

𝒄′𝟐𝟐 = 23 � −cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽
− sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽

�，𝒄𝟐𝟑 = 𝐶12 �
cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽

sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
� 

𝒈′2 = �− 𝑠𝑖𝑛 𝜃
′
𝐺2 𝑐𝑜𝑠 𝜃′𝐺2 0

0 0 1
0 0 𝑟2

𝑟2 𝑠𝑖𝑛 𝜃′𝐺2 −𝑟2 𝑐𝑜𝑠 𝜃′𝐺2 0 � 

  𝜃′𝐺2：中間歯車と噴射ポンプ歯車の噛合い位置の角度 

  𝒙30 = �𝑥3,𝑦3, 𝑧3,𝜃𝑥3,𝜃𝑦3,𝜃𝑧3�
𝑡
：噴射ポンプ歯車中心の変位 

𝒈3 = �− 𝑠𝑖𝑛 𝜃𝐺3 𝑐𝑜𝑠 𝜃𝐺3 0
0 0 1

0 0 𝑟3
𝑟3 𝑠𝑖𝑛 𝜃𝐺3 −𝑟3 𝑐𝑜𝑠 𝜃𝐺3 0 � 

  𝑟3：噴射ポンプ歯車半径 

  𝜃𝐺3：噴射ポンプ歯車と中間歯車の噛合い位置の角度 

 

(X,Y,Z)の 3 成分で表示すると 

𝐟23 = �
f23,X
f23,Y
f23,Z

� = �
−f23,Tsinθ′G2
f23,Tcosθ′G2

f23,A

� = 𝐭𝟐′ 𝐟23              (C.25)      

 

  

(C.24) 
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C．３．３ 動弁系駆動歯車との噛合い力𝑭𝟐𝟒 

周方向の力と軸方向の力で表示すると 

𝒇24 = �
𝑓24,𝑇
𝑓24,𝐴

� = −𝒌′′22𝝃′′𝐺2 + 𝒌24𝝃3 − 𝒄′′22�̇�′′𝐺2 + 𝒄24�̇�𝐺4 

= −𝒌′′22𝒈′′2𝒙20 + 𝒌24𝒈4𝒙40 − 𝒄′′22𝒈′′2�̇�20 + 𝒄24𝒈4�̇�40       (C.26) 

ただし、 

𝒌′𝟐𝟐 = 𝐾24 �
cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽

sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
�，𝒌𝟐𝟒 = 𝐾12 �

−cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽
−sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽

� 

𝒄′𝟐𝟐 = 𝐶24 �
−cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽

− sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
�，𝒄𝟐𝟑 = 𝐶24 �

cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽
sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽

� 

𝒈′′2 = �− 𝑠𝑖𝑛 𝜃
′′
𝐺2 𝑐𝑜𝑠 𝜃′′𝐺2 0

0 0 1
0 0 𝑟2

𝑟2 𝑠𝑖𝑛 𝜃′′𝐺2 −𝑟2 𝑐𝑜𝑠 𝜃′′𝐺2 0 � 

𝜃′𝐺2：中間歯車と動弁系駆動歯車の噛合い位置の角度 

 𝒙40 = �𝑥4,𝑦4, 𝑧4,𝜃𝑥4,𝜃𝑦4,𝜃𝑧4�
𝑡
：動弁系駆動歯車中心の変位 

𝒈4 = �− 𝑠𝑖𝑛 𝜃𝐺4 𝑐𝑜𝑠 𝜃𝐺4 0
0 0 1

0 0 𝑟4
𝑟4 𝑠𝑖𝑛 𝜃𝐺4 −𝑟4 𝑐𝑜𝑠 𝜃𝐺4 0 � 

𝑟4：動弁系駆動歯車半径 

𝜃𝐺4：動弁系駆動歯車と中間歯車の噛合い位置の角度 

(X,Y,Z)の 3 成分で表示すると 

𝒇24 = �
𝑓24,𝑋
𝑓24,𝑌
𝑓24,𝑍

� = �
−𝑓24,𝑇𝑠𝑖𝑛𝜃′′𝐺2
𝑓24,𝑇𝑐𝑜𝑠𝜃′′𝐺2

𝑓24,𝐴

� = 𝒕𝟐′′𝒇24             (C.28)          

 
  

(C.27) 
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C．３．４ 中間歯車に作用する噛合い力の総和𝑭𝑮𝟐 

式（C．２２），（C．２５），（C．２８）より 

𝑭𝐺2 = −𝑲22
𝐺 𝒙2 + 𝑲21

𝐺 𝒖1 + 𝑲23
𝐺 𝒙3 + 𝑲24

𝐺 𝒙4 

−𝑪22𝐺 �̇�2 + 𝑪21𝐺 �̇�1 + 𝑪23𝐺 �̇�3 + 𝑪24𝐺 �̇�4    (C.29)          

ただし、 

𝑲22
𝐺 = �

⋱ 𝟎
𝒕2𝒌22𝒈2

𝟎 ⋱
� + �

⋱ 𝟎
𝒕′2𝒌′22𝒈′2

𝟎 ⋱
� + �

⋱ 𝟎
𝒕′′2𝒌′′22𝒈′′2

𝟎 ⋱
� 

𝑲21
𝐺 = �

⋱ 𝟎
𝒕2𝒌21𝒈1 + 𝒕2𝒄21�̇�1

𝟎 ⋱
�  ,  𝑲23

𝐺 = �
⋱ 𝟎

𝒕′2𝒌23𝒈3
𝟎 ⋱

� ,  

𝑲24
𝐺 = �

⋱ 𝟎
𝒕′′2𝒌24𝒈4

𝟎 ⋱
� 

𝑪22𝐺 = �
⋱ 𝟎

𝒕2𝒄22𝒈2
𝟎 ⋱

�+ �
⋱ 𝟎

𝒕′2𝒄′22𝒈′2
𝟎 ⋱

� + �
⋱ 𝟎

𝒕′′2𝒄′′22𝒈′′2
𝟎 ⋱

� 

𝑪21𝐺 = �
⋱ 𝟎

𝒕2𝒄21𝒈1
𝟎 ⋱

�  ,  𝑪23𝐺 = �
⋱ 𝟎

𝒕′2𝒄23𝒈3
𝟎 ⋱

�  ,𝑪24𝐺 = �
⋱ 𝟎

𝒕′′2𝒄24𝒈4
𝟎 ⋱

� 

*)𝒕2𝒌21𝒈1等は歯車中心点が関係する自由度だけに挿入される 

 

  

(C.30) 
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C．４ 噴射ポンプ駆動軸 ⇒ 図 C．５参照 

周方向・軸方向に作用する噛合い力𝒇32は 

𝒇32 = �
𝒇32,𝑇
𝒇32,𝐴

� = −𝒌33𝝃𝐺3 + 𝒌32𝝃′𝐺2 − 𝒄33�̇�𝐺3 + 𝒄32�̇�′𝐺2 

= −𝒌33𝒈3𝒙30 + 𝒌32𝒈′2𝒙20 − 𝒄33𝒈3�̇�30 + 𝒄32𝒈3�̇�30 + 𝒄32𝒈′̇ 2𝒙20 (D.31)    

(X,Y,Z)の 3 成分で表示すると 

𝑭𝟑𝟐 = �
𝐹32,𝑋
𝐹32,𝑌
𝐹32,𝑍

� = �
−𝑓32,𝑇𝑠𝑖𝑛𝜃𝐺3
𝑓32,𝑇𝑐𝑜𝑠𝜃𝐺3

𝑓32,𝐴

� = 𝒕3𝒇32            (C.32)                

𝑭𝐺3 = −𝑲33
𝐺 𝒙3 + 𝑲32

𝐺 𝒙2 + 𝑪33𝐺 �̇�3 + 𝑪32𝐺 �̇�2             (C.33) 

ただし， 

𝒌33 = 𝐾24 �
cos2 𝛽 − sin𝛽 cos𝛽

− sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
�，𝒌𝟒𝟐

= 𝐾12 �
−cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽

−sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
� 

𝒄33 = 𝐶24 �
−cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽

− sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
�，𝒄𝟐𝟑 = 𝐶24 �

cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽
sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽

� 

�
𝑲33
𝐺 = �

⋱
𝐭3𝐤33𝐠3

⋱
�  ,  𝑲32

𝐺 = �
⋱

𝐭3𝐤32𝐠′2
⋱
�

𝑪33𝐺 = �
⋱

𝐭3𝐜33𝐠3
⋱
�  ,  𝑪32𝐺 = �

⋱
𝐭3𝐜32𝐠′2

⋱
�
⎭
⎪
⎬

⎪
⎫

 

*)𝐭3𝐤33𝐠3等は歯車中心点が関係する自由度のみに挿入される 
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C．５ 動弁系駆動軸 ⇒ 図 C．６参照 

周方向・軸方向に作用する噛合い力𝒇42は、式（C．３１）と同様に 

𝒇42 = �
𝒇42,𝑇
𝒇42,𝐴

� = −𝒌44𝝃𝐺4 + 𝒌42𝝃′𝐺2 − 𝒄44�̇�𝐺4 + 𝒄42�̇�′𝐺2 

= −𝐤44𝐠4𝐱40 + 𝐤42𝐠′′2𝐱20 − 𝐜44𝐠4�̇�40 + 𝐜42𝐠′4�̇�40   (C.34)    

 (X,Y,Z)の成分で表示すると 

𝐅𝟒𝟐 = �
F42,X
F42,Y
F42,Z

� = �
−f42,TsinθG4
f42,TcosθG4

f42,A

� = 𝐭4𝐟42            (C.35) 

𝐅G4 = −𝑲44
𝐺 𝐱4 +𝑲42

𝐺 𝐱2 − 𝑪44𝐺 �̇�4 + 𝑪42𝐺 �̇�2           (C.36)            

ただし 

𝒌44 = 𝐾24 �
cos2 𝛽 − sin𝛽 cos𝛽

− sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
�，𝒌𝟒𝟐 = 𝐾24 �

−cos2 𝛽 sin𝛽 cos𝛽
−sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽

� 

𝒄44 = 𝐶24 �
cos2 𝛽 − sin𝛽 cos𝛽

− sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽
�，𝒄𝟒𝟐 = 𝐶24 �

− cos2 𝛽 − sin𝛽 cos𝛽
sin𝛽 cos𝛽 sin2 𝛽

� 

�
𝑲44
𝐺 = �

⋱
𝒕𝟒𝒌𝟒𝟒𝒈𝟒

⋱
�  ,  𝑲42

𝐺 = �
⋱

𝒕𝟒𝒌𝟒𝟐𝒈′′𝟐
⋱
�

𝑪44𝐺 = �
⋱

𝒕𝟒𝒄𝟒𝟒𝒈𝟒
⋱
�  ,  𝑪42𝐺 = �

⋱
𝒕𝟒𝒄𝟒𝟐𝒈′′𝟐

⋱
�
⎭
⎪
⎬

⎪
⎫

 

*)𝒕4𝒌44𝒈4等は歯車中心点が関係する自由度のみに挿入される 
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(a) Angle of meshing point 

 

(b)Displacement at meshing point（rotational coordinate system） 

Figure C.2 Displacement of the crank gear at meshing point  

𝒖𝟏 = (𝑢1,𝑣1,𝑤1,𝜃𝑢1,𝜃𝑣1,𝜃𝑤1)ｔ 

𝜂1 = 𝑟1𝜃𝑤1 − 𝑢1𝑠𝑖𝑛𝛩𝐺 + 𝑣1𝑐𝑜𝑠𝛩𝐺 
𝜁1 = 𝑤1 + 𝑟1𝜃𝑢1𝑠𝑖𝑛𝛩𝐺 − 𝑟1𝜃𝑣1𝑐𝑜𝑠𝛩𝐺 

Displacement at center 𝒖𝟏 

Displacement at meshing point G 

where 𝜂2: Tangential disp. , 𝜁2: Axial 
disp. 
 

U 
 

 
 

 
 

 

V 
 

 
 

 
 

 1 
 

 

G 
 

 𝛩𝐺 

 

 

𝛩𝐺 

 

 
r1 

 

 

𝜂1 

 
 

𝜃𝑢1 

 

 

𝜃𝑣1 

 

 

𝛼 = 𝜔𝑡：rotational angle 
𝜃𝐺1：Angle of meshing point 

𝛩𝐺 = 𝛩𝐺1 − 𝛼：Angle of meshing point 
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(a) Gear mating force (stationary coordinate system) 

 

(b) Gear mating force (rotational coordinate system) 

Figure C.3 Meshing force and coordinate of the crank gear 

  

𝛩𝐺 = 𝜃𝐺 − 𝛼 

𝐹𝑈 = −𝑓𝑇𝑠𝑖𝑛𝛩𝐺 
𝐹𝑉 = 𝑓𝑇𝑐𝑜𝑠𝛩𝐺 
𝐹𝑈 = 𝑓𝐴 
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FY = −fT cos(θG − π) = fTcosθG 
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Y 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 

X 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 

G 
 

 

𝜃𝐺 

𝑓𝑇 



145 
 

 

 

(a) Gear mating force and displacement (Global coordinate system) 

 

(b) Relationship with displacement at center and mating points  

Figure C.4 Gear mating force and displacement of the Intermediate gear  

𝒙𝟐 = �𝑥2,𝑦2, 𝑧2,𝜃𝑥2,𝜃𝑦2,𝜃𝑧2�
ｔ 

𝜂2 = 𝑟2𝜃𝑧2 − 𝑥2𝑠𝑖𝑛𝜃𝐺2 + 𝑦2𝑐𝑜𝑠𝜃𝐺2 
𝜁2 = 𝑧2 + 𝑟2𝜃𝑥2𝑠𝑖𝑛𝜃𝐺2 − 𝑟2𝜃𝑦2𝑐𝑜𝑠𝜃𝐺2 

Displacement of center of gear 𝒙𝟐 

Displacement at meshing point G2 

where 𝜂2: Tangential disp. , 𝜁2: Axial 
disp. 
 

Displacement of other points (𝜂2′,𝜂2′′) 
 can be determined same way. 
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−η2 sinθG2
η2 cosθG2

ζ2
� 

Y 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 

X 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 

2 
 

 
 

 
 

 

𝜃′𝐺2 
𝜃′′𝐺2 

𝜃𝐺2 
𝜂2,𝑓21,𝑇 
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Figure C.5 Gear mating force and displacement of the driving gear for the injection pump  
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𝜃𝐺4 
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η3, f32,T 

 

Fuel injection Gear 
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�
𝐹𝑋
𝐹𝑌
𝐹𝑍
� = �

−𝑓32,𝑇 𝑠𝑖𝑛𝜃𝐺3
𝑓32,𝑇 𝑐𝑜𝑠𝜃𝐺3

𝑓32,𝐴

� 

�
𝑥
𝑦
𝑧
� = �

−𝜂3 𝑠𝑖𝑛𝜃𝐺3
𝜂3 𝑐𝑜𝑠𝜃𝐺3

𝜁3
� 

𝒙𝟑 = �𝑥3,𝑦3, 𝑧3,𝜃𝑥3,𝜃𝑦3,𝜃𝑧3�
ｔ 

𝜂3 = 𝑟3𝜃𝑧3 − 𝑥3𝑠𝑖𝑛𝜃𝐺3 + 𝑦3𝑐𝑜𝑠𝜃𝐺3 
𝜁3 = 𝑧3 + 𝑟3𝜃𝑥3𝑠𝑖𝑛𝜃𝐺3 − 𝑟3𝜃𝑦3𝑐𝑜𝑠𝜃𝐺3 

Gear mating force and displacement 
(Global coordinate system) 

Displacement of center of gear 𝒙𝟑 

Displacement at meshing point G3 

where 𝜂3: Tangential disp. , 𝜁3: Axial 
disp  
 
 

#4Cam 
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Figure C.6 Gear mating force and displacement of driving gear for the valve train 
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𝑧
� = �

−𝜂3 𝑠𝑖𝑛𝜃𝐺4
𝜂3 𝑐𝑜𝑠𝜃𝐺4

𝜁4
� 

𝒙𝟒 = �𝑥4,𝑦4, 𝑧4,𝜃𝑥4,𝜃𝑦4,𝜃𝑧4�
ｔ
 

𝜂4 = 𝑟4𝜃𝑧4 − 𝑥4𝑠𝑖𝑛𝜃𝐺4 + 𝑦4𝑐𝑜𝑠𝜃𝐺4 
𝜁4 = 𝑧4 + 𝑟4𝜃𝑥4𝑠𝑖𝑛𝜃𝐺4

− 𝑟4𝜃𝑦4𝑐𝑜𝑠𝜃𝐺4 

Gear mating force and displacement 
(Global coordinate system) 

Displacement of center of gear 𝐱𝟒 

Displacement at meshing point G4 
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Appendix D 油膜内圧力分布の差分解析法 

 

D．１ ３次元潤滑理論 

D．１．１ Navier-Stokes 方程式 

 粘性を考慮した流体の運動方程式は， 

𝜌
𝐷𝕧
𝐷𝑡

= −𝑔𝑟𝑎𝑑𝑃 + 𝜂𝛻2𝒗                 (D. 1) 

ただし， 

⎩
⎪
⎪
⎪
⎨

⎪
⎪
⎪
⎧𝒗 = (𝑢, 𝑣,𝑤)𝑡：速度ベクトル

𝜌：流体の密度      
𝜂：流体の粘性係数   

𝑔𝑟𝑎𝑑 = 𝕚
𝜕
𝜕𝑥

+ 𝕛
𝜕
𝜕𝑦

+ 𝕜
𝜕
𝜕𝑧

  

𝛻2 = 𝛻 ∙ 𝛻 =
𝜕2

𝜕𝑥2
+

𝜕2

𝜕𝑦2
+
𝜕2

𝜕𝑧2

� 

成分毎に表示すると， 

�

𝜌 �
𝜕𝑢
𝜕𝑡

+ 𝑢
𝜕𝑢
𝜕𝑥

+ 𝑣
𝜕𝑢
𝜕𝑦

+𝑤
𝜕𝑢
𝜕𝑧
� = −

𝜕𝑃
𝜕𝑥

+ 𝜂 �
𝜕2𝑢
𝜕𝑥2

+
𝜕2𝑢
𝜕𝑦2

+
𝜕2𝑢
𝜕𝑧2�

 

𝜌 �
𝜕𝑣
𝜕𝑡

+ 𝑢
𝜕𝑣
𝜕𝑥

+ 𝑣
𝜕𝑣
𝜕𝑦

+ 𝑤
𝜕𝑣
𝜕𝑧
� = −

𝜕𝑃
𝜕𝑦

+ 𝜂 �
𝜕2𝑣
𝜕𝑥2

+
𝜕2𝑣
𝜕𝑦2

+
𝜕2𝑣
𝜕𝑧2�

 

𝜌 �
𝜕𝑢
𝜕𝑡

+ 𝑢
𝜕𝑤
𝜕𝑥

+ 𝑣
𝜕𝑤
𝜕𝑦

+𝑤
𝜕𝑤
𝜕𝑧
� = −

𝜕𝑃
𝜕𝑧

+ 𝜂 �
𝜕2𝑤
𝜕𝑥2

+
𝜕2𝑤
𝜕𝑦2

+
𝜕2𝑤
𝜕𝑧2 �⎭

⎪⎪
⎬

⎪⎪
⎫

   (D. 2) 

また, 連続の式は， 

𝜕𝜌
𝜕𝑡

+ 𝑑𝑖𝑣(𝕧) =
𝜕𝜌
𝜕𝑡

+
𝜕𝑢
𝜕𝑥

+
𝜕𝑣
𝜕𝑦

+
𝜕𝑤
𝜕𝑧

= 0           (D. 3) 
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D．１．２ Reynolds方程式 

図 D．１に示すように滑り方向にｘ軸，油膜厚み方向に y 軸，奥行き方向に z 軸をと

る．ｘ方向の相対速度を U，y 方向の接近速度を V とする． 

境界条件は， 

� 𝑢 = 𝑈,  𝑣 = 𝑉,  𝑤 = 0  𝑎𝑡  𝑦 = 0 
 𝑢 = 0,   𝑣 = 0,  𝑤 = 0  𝑎𝑡  𝑦 = ℎ �             (D. 4) 

h は油膜厚みを表し，時間 t と x,z 座標の関数である． 

油膜内の流れの仮定を以下のように置く． 

 a) 流れは定常状態 

 b) 流体の慣性力はせん断力（粘性力）に比べて小さいので無視する. 

 c) 流体は非圧縮性 

 d) 流体は層流 

 f) 流体の粘性係数𝜂は一定 

 g) 油膜厚み h は歯幅, 歯たけに比べて非常に小さいので, 流体圧力 P は y 方向では一

様 

 h) 固体面と流体膜の界面では滑りは発生しない 
 

 

Figure D.1  3-dimentional lubrication model 

  

y 

h 

z 

x 

V U 
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また，y 方向（油膜厚み方向）の速度変化が, x 方向と z 方向の速度変化に比べて大き

いと考えられるので， 

𝜕𝑢
𝜕𝑦

≫
𝜕𝑢
𝜕𝑥

,
𝜕𝑢
𝜕𝑧

,          
𝜕𝑤
𝜕𝑦

≫
𝜕𝑤
𝜕𝑥

,
𝜕𝑤
𝜕𝑧

            (D. 5) 

という仮定を置くことで，式（D．２）は次のように簡略化される． 

𝜕𝑃
𝜕𝑥

= 𝜂
𝜕2𝑢
𝜕𝑦2

                     (D. 6) 

𝜕𝑃
𝜕𝑦

= 0                       (D. 7) 

𝜕𝑃
𝜕𝑧

= 𝜂
𝜕2𝑤
𝜕𝑦2

                     (D. 8) 

式（D．６）～（D．８）に式（D．４）の境界条件と連続の式を用いて整理すると，

次式が得られる． 

3ℎ2
𝜕ℎ
𝜕𝑥

𝜕𝑃
𝜕𝑥

+ ℎ3
𝜕2𝑃
𝜕𝑥2

+ 3ℎ2
𝜕ℎ
𝜕𝑧

𝜕𝑃
𝜕𝑧

+ ℎ3
𝜕2𝑃
𝜕𝑧2

= 6𝑈𝜂
𝜕ℎ
𝜕𝑥

+ 12𝜂
𝜕ℎ
𝜕𝑡

          (D. 9)  
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D．２ 差分法の適用 

D．２．１ 油膜の計算領域 

(a)油膜を x-z 方向に展開し，x 方向の長さを Lx, z 方向の長さを Lz とする． 

(b)油膜領域を x 方向に Δx, z 方向に Δz の間隔で分割する． 

(c)格子点(iΔx, jΔz)の圧力を 𝑃𝑖,𝑗 ，油膜厚さを ℎ𝑖,𝑗 ，油膜の x 方向傾きを 𝜕ℎ𝑖,𝑗
𝜕𝑥

 とする． 

(d)ｚ方向の接近速度𝑉 = −𝜕ℎ
𝜕𝑡

 は全格子点で一定とする． 

 

D．２．２ 導関数の差分近似 

 次式で導関数を近似する． 

�

𝜕𝑃𝑖,𝑗
𝜕𝑥

=
𝑃𝑖+1,𝑗 − 𝑃𝑖−1,𝑗

2∆𝑥
𝜕𝑃𝑖,𝑗
𝜕𝑧

=
𝑃𝑖,𝑗+1 − 𝑃𝑖,𝑗−1

2∆𝑧

𝜕2𝑃𝑖,𝑗
𝜕𝑥2

＝

𝑃𝑖+1,𝑗 − 𝑃𝑖,𝑗
∆𝑥 −

𝑃𝑖,𝑗 − 𝑃𝑖−1,𝑗
∆𝑥

∆𝑥
𝜕2𝑃𝑖,𝑗
𝜕𝑧2

=
𝑃𝑖,𝑗+1 − 2𝑃𝑖,𝑗 + 𝑃𝑖.𝑗−1

(∆𝑧)2

𝑁𝑥 =
𝐿𝑥
∆𝑥

 ,  𝑁𝑧 =
𝐿𝑧
∆𝑧

 ：ｘ方向,ｚ方向の分割数⎭
⎪
⎪
⎪
⎪
⎬

⎪
⎪
⎪
⎪
⎫

       (D. 10) 

式（D．１０）は周囲の４点の値を用いて導関数を近似するので，境界上では境界条

件の仮定が必要となる．本研究では， 𝑃𝑖,𝑗 = 0  を用いた． 

式（D．１０）を式（D．９）に代入すると, 次の式が得られる． 

𝑃𝑖,𝑗 =
1
𝐴 �
𝐵𝑥𝑃𝑖+1,𝑗 − 𝐶𝑥𝑃𝑖−1, 𝑗 + 𝐵𝑧𝑃𝑖,𝑗+1 − 𝐶𝑧𝑃𝑖,𝑗−1 − 𝐷�          (D. 11) 

�

𝐴 = ℎ𝑖,𝑗3 �
2

(∆𝑥)2 +
2

(∆𝑧)2�  ,  𝐷 = 6𝑈𝜂
𝜕ℎ𝑖,𝑗
𝜕𝑥

+ 12𝜂
𝜕ℎ𝑖,𝑗
𝜕𝑡

𝐵𝑥 =
3ℎ𝑖,𝑗2

2∆𝑥
𝜕ℎ𝑖,𝑗
𝜕𝑥

+
ℎ𝑖,𝑗3

(∆𝑥)2  ,  𝐶𝑥 =
3ℎ𝑖,𝑗2

2∆𝑥
𝜕ℎ𝑖,𝑗
𝜕𝑥

−
ℎ𝑖,𝑗3

(∆𝑥)2

𝐵𝑧 =
3ℎ𝑖,𝑗2

2∆𝑧
𝜕ℎ𝑖,𝑗
𝜕𝑧

+
ℎ𝑖,𝑗3

(∆𝑧)2  ,  𝐶𝑧 =
3ℎ𝑖,𝑗2

2∆𝑧
𝜕ℎ𝑖,𝑗
𝜕𝑧

−
ℎ𝑖,𝑗3

(∆𝑧)2 ⎭
⎪⎪
⎬

⎪⎪
⎫

     (D. 12) 

ここで，ℎ𝑖,𝑗 , 𝜕ℎ𝑖,𝑗
𝜕𝑥

, 𝜕ℎ𝑖,𝑗
𝜕𝑧

, 𝜕ℎ𝑖,𝑗
𝜕𝑡

(= −𝑉) は各格子点(i,j)に関して，インプットデータとして与

えられるので，係数 A～D は各格子点で定数となる．  
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D．３ SOR法（Successive Over Relaxation Method）の適用 

第(k)step での 𝑃𝑖,𝑗 での値を𝑃𝑖,𝑗
(𝑘)

，式（D．１１）で計算される 𝑃𝑖,𝑗 の値を𝑃𝑖,𝑗
(𝑘+1)′

とすれ

ば，第(k+1)step1 での 𝑃𝑖,𝑗の値 𝑃𝑖,𝑗
(𝑘+1) を次式で予測する． 

𝑃𝑖,𝑗
(𝑘+1) = 𝑃𝑖,𝑗

(𝑘) +𝜔 �𝑃𝑖,𝑗
(𝑘+1)′ − 𝑃𝑖,𝑗

(𝑘)�            (D. 13) 

ω=1～2 ：加速係数 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure D.2 Calculation flow of SOR method  
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𝐿𝑥, 𝐿𝑧,𝑁𝑥 ,𝑁𝑧 ,∆𝑥,∆𝑧    

ℎ𝑖,𝑗,
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𝑃𝑖,𝑗の初期値を仮定 
𝑃𝑖,𝑗 = 1.0・・・ 

�
𝑃𝑖+1,𝑗,・・・,𝑃𝑖,𝑖−1等は

１ステップ前の値を用いる
� 

式（F．１３）で Pi,j を計算 

全格子点について 
�𝑃𝑖,𝑗𝑁 − 𝑃𝑖,𝑗𝑁−1� < ℇ ? 

圧力分布 𝑃𝑖,𝑗 の出力 

油膜反力, 油膜反力中心・・・・ 

Yes 

No 
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Appendix E ダイナミックダンパーの最適設計法 82） 

 

図 E．１に示すような主系と従系からなる２自由度系に対し，主系の最大振幅を下げ，か

つ広帯域において出来るだけ平坦な振幅倍率を持つように，主系と従系の固有振動数比，質

量比および従系の減衰比を決定するための最適設計法について述べる． 

このような系における応答振幅は次式で表される． 

�
𝑥�
𝑥𝑠𝑡

� = �
(𝛼2 − 𝛽2)2 + (2𝜁𝛼𝛽)2

{(𝛼2 − 𝛽2)(1− 𝛽2)− 𝜇𝛼2𝛽2}2 + (2𝜁𝛼𝛽)2(1− 𝛽2 − 𝜇𝛽2)2
    (E. 1) 

ここで，𝜔𝑎 = �𝑘𝑎 𝑚𝑎⁄ ，𝜔𝑛 = �𝑘 𝑚⁄ ，α = 𝜔𝑎 𝜔𝑛⁄ ，β = Ω 𝜔𝑛⁄ ，µ = 𝑚𝑎 𝑚⁄ ，C𝑐𝑎 = 2�𝑚𝑎𝑘𝑎，

ζ = 𝐶𝑎 𝐶𝑐𝑎⁄ ，x𝑥𝑡 = 𝑓0 𝑘⁄  

 

 

Figure E.1 Equivalent model of 2 degree of freedom 

  

𝑥a 
𝑚a 

𝑥 

𝑘 

𝑓0𝑒𝑖Ω𝑡 𝑚 

𝑘𝑎 𝑐𝑎 
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式（E．１）の関係を，横軸に強制振動数と固有振動数の比 β，縦軸に振幅倍率� 𝑥�
𝑥𝑠𝑡
�，ζを

パラメータとして図 E．２に示す．図中の P，Q の２点は減衰比 ζに依存しない．これを定点

と呼び，この時の振動数比は次式で与えられる． 
(1 + 𝜇/2)𝛽4 − (1 + 𝛼2 + 𝛼2𝜇)𝛽2 + 𝛼2 = 0      (E. 2) 

の解 β から求められ，そのときの定点の振幅は次式となる． 

�
𝑥�
𝑥𝑠𝑡

� =
1

|1 − (1 + 𝜇)𝛽2|                (E. 3) 

励振振動数がほぼ一様に分布する場合，動吸振器による効果を最大化するには定点 P，Q

の振幅が同じになり，かつ定点で極大となるように各パラメータを設定する必要がある． 

 

  
Figure E.2 Amplification curves of the 2-mass model 
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 まず，定点 P，Q の振幅が同じになる条件である最適同調について考える．式（E．３）に

𝛽 = 𝛽𝑃およびβQを代入すると，�1 − (1 + 𝜇)𝛽𝑃
2��1− (1 + 𝜇)𝛽𝑄

2� = −𝜇 2 + 𝜇⁄ < 0となるので， 

1 − 𝛽𝑃
2 − 𝛽𝑃

2𝜇 = −�1− 𝛽𝑄
2 − 𝛽𝑄

2𝜇� ⇒  𝛽𝑃
2 + 𝛽𝑄

2 = 2 (1 + 𝜇)⁄       (E. 4) 

また，𝛽𝑃，𝛽𝑄は式（E．２）の解でもあるので，根と係数の関係から， 

𝛽𝑃
2 + 𝛽𝑄

2 = 2(1 + 𝛼2 + 𝛼2𝜇)/(2 + µ)             (E. 5) 

式（E．４），（E．５）から，定点 P，Q の振幅が等しくなる固有振動数比𝛼 = 𝛼𝑜𝑝𝑡は次の

ように求められる． 

αopt = 1 (1 + µ) < 1⁄            (E. 6) 

固有振動数比を適切に選定して，２定点の振幅を等しくすることを最適同調と呼ぶ．通常，

質量比 μ は設計上与えられるので，式（E．６）から最適同調となる動吸振器の固有振動数比，

従い，動吸振器のばね定数が決定される．最適同調された主系の応答を図 E．３に示す．最

適同調時の定点 P，Q の振動数比 β および振幅比は次のようになる． 

�𝛽𝑃
2

𝛽𝑄
2� =

1
1 + 𝜇

�1 ∓�
𝜇

2 + 𝜇
�                      (E. 7) 

�
𝑥�
𝑥𝑠𝑡

� = �1 +
2
𝜇
                            (E. 8) 

 

 図 E．３に示すように最適同調だけでは，定点が必ずしも応答の極大値とはならないため，

定点 P，Q で主系の振幅が極大となる減衰を求める．主系の振幅比が極大となる条件は次式

で与えられ，  

𝜕
𝜕𝛽2

�
𝑥�
𝑥𝑠𝑡

�
2

= 0                     (E. 9) 

 

式（E．２）を代入すると，次式を得る． 

(2𝜁𝛼)2 =
(𝛼2 − 𝛽2)[(1 + 𝜇)(𝛼2 − 𝛽2) + 2(1 − 𝛽2)]

(1 + 𝜇)𝛽2
         (E. 10) 

上式に式（E．６），（E．７）を代入すると，主系の振幅が定点 P，Q でそれぞれ極値とな

る減衰比𝜁𝑃，𝜁𝑄を求めることができる． 
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�𝛽𝑃
2

𝛽𝑄
2� =

1
1 + 𝜇

�1∓�
𝜇

2 + 𝜇
�             (E. 11) 

しかしながら，𝜁𝑃 ≠ 𝜁𝑄であるため，２つの定点で振幅倍率を同時に極大とする減衰比𝜁は存

在しないが，これら両者による応答曲線の違いはわずかであり，どちらを採用しても大差な

い．従い，実用上はこれらの平均として以下を採用する． 

𝜁𝑜𝑝𝑡 = �
3𝜇

8(1 + 𝜇)
                (E. 12) 

 
Figure E.3 Tuning of dynamic damper 
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動吸振器の最適設計法を実機に適用するため，図 E．４に示すようにクランク軸とダンパ

ーの等価 2 自由度系モデルを考える．  

等価 2 自由度系モデルにおいて，クランク軸の等価質量はクランク軸系のねじりモード有

効質量である．しかしクランク軸系のねじりモードはクランク軸が軸受支持された状態で生

じる振動モードであるため，有効質量を実験モード解析や FEM による固有値解析を用いて求

めることが難しい．そこで本研究ではクランク軸系のねじり振動に影響が大きいクランク軸

単体の 1 次捩り振動モードの有効質量（コンロッド質量を含む）を用いる事とした． 

 

 

Figure E.4 Analysis model of the crank shaft and the dynamic damper 
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等価 2 自由度系モデルではねじり方向のみの運動を考えているため，クランク軸単体ねじ

り振動モードの有効質量をダンパー結合点の最大振幅で正規化して等価回転慣性𝐼1𝑒として用

いる．𝐼1𝑒を計算すると次のようになる． 

𝐼1𝑒 =
𝑚�1,11

𝜙1,𝑝,11
2 = 0.528 [(𝑘𝑔𝑓𝑠2/𝑐𝑚)𝑐𝑚2]               (E. 13) 

ここで 𝑚�1,11 ：クランク軸単体ねじりモードの有効質量 

𝜙1,𝑝,11：クランク軸とダンパーの結合点 p におけるモード振幅 

 

ダンパーの慣性円板には加工の容易性を考慮しクランク軸に装着されているプーリーと同

型のものを用いた．なおプーリーの回転慣性は 2 点吊り法を用い実測し，回転軸周りの回転

慣性が𝐼7 = 0.0867 [(𝑘𝑔𝑓𝑠2/𝑐𝑚)𝑐𝑚2]となることを確認している．また回転軸垂直方向の回転

慣性も実測により確認しており，𝐼7𝜃𝑢 = 0.0480(kgfs2/cm)cm2 , 𝐼7𝜃𝑣 = 0.0560(kgfs2/cm)cm2

であった． 

次にダンパー質量と金属棒を結合するアタッチメントの回転慣性を求める．アタッチメン

トを質量 m，半径 r の平坦な円板と考えると次のようになる．なお，質量及び寸法は実測値

を用いた． 

𝛥𝐼7 =
𝑚𝑟2

2
=

0.65
980

× �
9.6
2
�
2

×
1
2

= 0.00764(𝑘𝑔𝑓𝑠2/𝑐𝑚)𝑐𝑚2      (E. 14) 

 

従って，クランク軸とダンパーの回転慣性比は次のようになる． 

𝜇 =
𝐼7 + 𝛥𝐼7
𝐼1𝑒

=
0.0867 + 0.00764

0.528
= 0.18           (E. 15) 
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図 E．５に示すようにクランク軸系の 1 次ねじり振動周波数は f=360Hz であり，最適同調

となるダンパーの固有振動数は次のように決定される． 

𝑓7 =
1

1 + 𝜇
𝑓1𝑒 =

1
1 + 0.18

× 360 = 305[Hz]           (E. 16) 

ラバーダンパーを想定した減衰とばねを持つ系に対する最適剛性係数は 

𝐾7𝑤 = (𝐼7 + 𝛥𝐼7)(2𝜋𝑓7)2 = (0.0867 + 0.00764) × (2π × 305)2 

= 3.47 × 105[𝑘𝑔𝑓𝑐𝑚/𝑟𝑎𝑑]                  (E. 17) 

最適減衰係数は 

𝐶7𝑤 = 2(𝐼7 + 𝛥𝐼7)(2𝜋𝑓7)�
3𝜇

8(1 + 𝜇) 

= 2 × (0.0867 + 0.00764) × (2π × 305)�
3 × 0.18

8(1 + 0.18) 

= 86.5[𝑘𝑔𝑓𝑠𝑐𝑚/𝑟𝑎𝑑]                  (E. 18) 

最適減衰比は 

𝜁𝑜𝑝𝑡 = �
3𝜇

8(1 + 𝜇) = 0.24                  (E. 19) 

となる． 
 

  



160 
 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure E.5 Result of tracking analysis 
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