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1.1 研究背景 

 

第 1 章 緒論 

1.1 研究背景 

1.1.1 自動車の歴史と技術の進化 

人類が荷物を運ぶために，ころや車輪を考案した時代は極めて古く，紀元前数千年

紀より車輪を使った乗り物を馬や家畜などに引かせていた記録が残っている．機械を

動力源とした車両の起源は，16 世紀の Leonardo da Vinci による渦巻きばねを用いて動

力を得る自走車の考案や，Simon Stevin による風力を利用した帆掛け車などの発明ま

で時代はさかのぼる．18 世紀になると蒸気機関を動力源とした自動車が現れ，その後

約 1 世紀にわたり様々な蒸気自動車が作られた．Nicolas-Joseph Cugnot の開発した蒸気

運搬車は，世界で初めて自らの動力で，トラクション（摩擦を利用した推進力）で動

き，人を載せて，人が操縦できる車両とされている．当時は 15 分ごとに燃料となる水

の補給を必要とするエネルギ効率や，パワーウェイト・レシオの低さから車両の重量

が重く，操縦が困難なことから小型な乗用車用の動力源としての普及には至らなかっ

た．そのため蒸気機関よりも小型軽量な動力源として注目されたのが，内燃機関と電

動機である．内燃機関は 19 世紀に，ドイツの Nikolaus August Otto によってガソリン

4 サイクル・エンジンが発明されて，1885 年には Gottlieb Wilhelm Daimler によって世

界発となるガソリンエンジン搭載の乗用車製作が行われている．一方で電動機を搭載

した電気自動車の歴史はガソリン自動車より半世紀も古く，1830 年代にはスコットラ

ンドの Robert Anderson によって一次電池を搭載した電気自動車の発明が世界初とな

る．電気自動車はガソリンエンジン車と較べて構造がシンプルなため，20 世紀初頭に

は北米乗用車の 4 割を電気自動車が占めるほど普及をした．しかしながら航続距離の

短さや充電の行えない一次電池を利用していたため利便性が悪く，内燃機関に主役の

座を奪われる．その後も内燃機関特有の課題である，石油の調達リスクや排気ガスに

よる大気汚染が社会問題になると電気自動車の開発が活発化するものの，航続距離や

充電時間に対する十分な性能確保が課題となって置き換わることはなかった．転機と

なったのは，20 世紀後半における，導電性プラスチックポリアセチレンの発明に端を

発する，リチウムイオン二次電池と小型高出力なモータに組み込むネオジム磁石の実

用化である．これによって電気自動車の劇的な利便性向上が図られ，自動車産業は再

び内燃機関車，電気自動車と，双方を併せ持つハイブリッド車両の 3 つの駆動方式に

よって持続可能な社会実現に向けた技術革新を積み重ねている（表 1.1）．  
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Table 1.1 Car development chronology 

西暦 発達のあらまし 

1500 年頃 Leonardo da Vinci(伊)が，渦巻きばね式や人力による自走車を考案した． 

1599 Simon Stevin(蘭)が，渦巻きばね式や人力による自走車を考案した．風力に

より動く車両を製作した． 

1769 Nicolas-Joseph Cugnot(仏)が，蒸気三輪車を製作した． 

1839 Robert Anderson(英)が，電気自動車を製作した． 

1876 Nikolaus August Otto(独)が，4サイクル・エンジンを製作した． 

1878 Dugald Clark(英)が，2サイクル・エンジンを製作した． 

1885 Gottlieb Wilhelm Daimler(独)が，4サイクル・ガソリンエンジンの自動車を

製作した． 
 

Karl Friedrich Benz(独)が，ガソリンエンジン付き三輪自動車を製作した． 

1892 Rudolf Christian Karl Diesel(独)が，ディーゼルエンジンを発明した． 

1904 山羽虎夫が，蒸気自動車を製作した． 

1907 内山駒之助と吉田真太郎が，ガソリンエンジンを使用した乗用車 

（タクリー号）を製作した． 

1908 ヘンリーフォードが T 型フォードを発表し，大衆自動車の生産を始めた． 

1936 Bentz がディーゼル乗用車を製作した． 

1950 ローバー社(英)が，ガス・タービン車を製作した． 

1959 NSU社とバンケル社（西独）が，共同開発により，1ロータのロータリーエ

ンジンを製作した． 

1967 東洋工業（現マツダ）が 2ロータのロータリーエンジン自動車の生産を始め

た． 

1970 アメリカで自動車の有害排出ガスが社会問題化し，大気浄化法（マスキー

法）が成立した． 

1978 ガソリンエンジンを使用した乗用車について，53年度排出ガス規制が実施

され，有害排出ガス発散防止装置を備えた自動車が生産された． 

1991 乗用車についてガソリンとディーゼルの 10・15 モード走行による Noｘの規

制が強化され，これに適合した車両が生産された． 

1997 トヨタ自動車がガソリンエンジンと電動機を併用したハイブリッド自動車の

生産を始めた． 

2009 三菱自動車が電気自動車の生産を開始した． 

2015 トヨタ自動車が水素を燃料とした電池式電動自動車の生産を開始した． 
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1.1.2 地球環境の変化と石油問題 

2020 年代の自動車産業は，小型かつ高効率な電気駆動車両の普及拡大が進むなかで

内燃機関の熱効率改善も一層，地球規模での CO2 削減に重要な役割を担うものになる

と予測する．2014 年に発表された気候変動に関する政府間パネル( IPCC; Intergovern-

mental Panel on Climate Change ) 第 5 次評価報告書では，19 世紀後半から世界平均での

気温上昇が顕著であることを公表し，気温上昇の主たる要因として人類の社会活動で

排出される CO2 が寄与していることを明示した[1]．図 1.1 は，世界の年平均気温の経

年変化を全世界および北／南半球それぞれの平均気温で観測した結果である．年次推

移は，エジソンが電気信号伝送（ラジオ）に関する特許を取得した 1891 年から 2020

年までを記している．測定の記録は，1991 年から 2000 年までの平均気温をゼロとし

たときの気温差を年次毎に示したもので，100 年周期に 0.75℃の速さで気温上昇した

ことを表している．平均気温と同様に，大気中の温室効果ガスである CO2 濃度も 18

世紀後半の第一次産業革命以降，増加の一途をたどっている．図 1.2 は 1750 年以降の

大気の CO2濃度と化石燃料の消費量の年次推移を示している．2014 年時点での大気に

含まれる CO2濃度は，第一次産業革命以前と比較して約 1.4 倍にも増加しており，年

間約 300 億トンを超える排出量に達しようとしている[2]. 

上記の関係性から世界的な平均気温上昇の主たる要因は，人為起源による CO2の排

出によって発生していると結論づけ，現在の温室効果ガスの排出量が続いた場合に，

2030 年から 2052 年には産業化以前(1850～1900 年)の平均気温と較べて 1.5℃よりも高

い水準まで気温上昇する予測が導かれた．これらの試算をもとに，各国政府は 2015 年

パリで開催された第 21 回気候変動枠組条約締約国会議（COP21：21st Conference of 

Parties）において，世界全体の平均気温の上昇を工業化以前よりも 2℃高い水準を十

分に下回るものに抑えること，ならびに世界全体の平均気温の上昇を工業化以前より

も 1.5℃高い水準までのものに制限するための努力を継続することを宣言した．これ

を実現するため，各国が CO2 削減量の目標を定めて国策をたてることを義務付けると

ともに今世紀後半には人間活動による温室効果ガス排出量を実質ゼロにする，「パリ協

定」が合意された． 
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Fig.1.1 Annual average temperature anomaly deviation over time (1891-2020). 

(Source：Japan Metrorogical Organization) 

 

 

Fig.1.2. Changes in CO2 emissions from fossil fuels and atmospheric CO2 concentration. 

(Source: Japan Atomic Energy Relations Organization) 
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1.1 研究背景 

 

人為的に排出される CO2 の大半は，化石燃料を燃焼することによって炭化水素と空

気中の酸素とが結合することで発生している．今日の化石燃料の主な原料は，液状の

鉱物資源である石油である．石油の成り立ちには諸説あるが水中に生息するプランク

トンの死骸などが土砂とともに海や湖に堆積してケロジェンという有機物に変化をし

て化学反応することで液状化したものが石油，ガス化したものが天然ガスであると考

えられている．20 世紀以降，石油は輸送機器の燃料や発電資源，ゴムやプラスチッ

ク，洗剤や衣類の原料として活用されている．図 1.3 は，石油の年次毎採掘量と産油

地域の変遷を示している[3]-[4]．主たる採掘地は，中東および北米地域で，今日でも産

油量は増加の一途をたどり 2017 年時点で 1 日あたり 9,000 万バレル（約 143 億 L）の

原油を生産している．石油産業の始まりは，1859 年米国ペンシルベニア州タイスタビ

ル近郊のオイルクリークで E.L.Drake が油井の掘削を行い，一日当たり 30～35 バレル

（4,770～5,565 L）の出油に成功したのが起源と言われている．以降，オイルラッシュ

と言われる採掘事業の拡大が行われているが上記以前にも自然に浸みだす石油（オイ

ルシープ）の流通は行われており，当時ランプの光源として使われていた鯨油の代替

品として重用されて以降，我々の暮らしの中で適用範囲を拡大している． 

上述のとおり石油の主な原料は微生物の死骸であることからその採掘量には限りが

あると考えられている．そのため石油の普及拡大以前となる 1956 年の米国石油学会に

おいて，地質学者の M. K.Hubbert が，石油の産出量が最大となる時期・時点となる，

“オイルピーク”を予測するモデルを導出している[4]．このモデルでは，米国 48 州

（ハワイ，アラスカ州を除く）の石油生産量が 1966 年と 1971 の間でピークをむかえ

て，以降は減少に転ずる予測結果を示したものであった．1956 年当時の米国は世界一

の石油生産国であったため，モデルに対して多くの専門家が否定的であったが 1971 年

にピークを迎えて減少に転じる予測通りの結果となった．しかしながらその後米国で

は天然ガス液を含めた新規採掘源の開拓や採掘技術の進化，中東地域へも進出をする

ことで新たな油井・油田を開発しながら採掘量を増加して現在に至っている．図 1.4

は 2017 年時点での原油の埋蔵量を国別で示している．2017 年時点，原油は全世界で 1

兆 6966 億バレル(約 27 兆 L) の埋蔵量を確認しており，今後 50 年は採掘可能な量を

有している．しかしながら既存の石油消費を維持し続ければいずれ資源が枯渇するリ

スクを含むものと換言することにもなる．そのため自動車動力源の進化によって石油

使用量を抑制することは，エネルギセキュリティ確保はもちろんのこと，地球温暖化

抑制双方で必要なものといえる． 
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Fig.1.3 Changes in CO2 emissions from fossil fuels and atmospheric CO2 concentration 

(Source：Japan Atomic Energy Relations Organization) 

  

 

Fig.1.4 World crude oil reserves (end of 2017)  

(Source: Created based on BP "Statistical Review of World Energy 2018") 
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1.1 研究背景 

 

1.1.3 内燃機関車両が抱える課題 

世界の燃料供給・エネルギ問題を検討する，国際エネルギ機関 (IEA：International 

Energy Agency) によると，全世界の乗用車販売台数とその車両ごとの燃料供給・駆動

方式に関わる比率のうち，BEV (Battery electric vehicle)，PHEV (Plug-in hybrid electric 

vehicle)の保有台数は 2019 年時点で 720 万台に達しようとしている[5]．まだ総生産台数

の 2％ にとどまるものの，今後欧州や中国を中心に更なるシェアの拡大が予測されて

いる．図 1.5 に，年次毎の乗用車総生産台数と動力方式の割合に関する同機関が算出

した予測推移を示す．2015 年時点での予測では，2020 年前後からエンジンに加えてモ

ータによって駆動力を得る，PHEV および HEV，BEV の拡大が顕著になるものの，

2035 年時点でも約 84％ が何らかの内燃機関を搭載した車両になると予測をしている

[6]．しかしながら本予測は，2015 年時点での導出結果であり，今後大幅に変化が生じ

うる．契機となるのは，2020 年後半から，日本含めた各国で排出する CO2と吸収量と

が同一となる，“カーボンニュートラル”支援を表明する動きが加速していることに

端を発する．これを実現すべく 2025～2035 年にかけて電動車の普及を拡大して純内燃

機関車( ICEV; Internal combustion engine vehicle)の販売を停止する政策決定が加速しつ

つある．しかしながら EV の普及には，前述した 2 次電池進化による航続距離の伸長

や充電効率，電力供給時の脱炭素化といった課題があることから，内燃機関搭載車も

一定数存続する見通しもあり，継続的な効率改善が重要となる． 

 

 

Fig.1.5 Outlook for global market of passenger cars. [6] 

(Source: Created based on BP "Statistical Review of World Energy 2015") 
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また，脱炭素化への取り組みは自動車の走行中に排出される環境負荷物質の抑制の

みならず，今後は各々の製品に関わる製造～輸送～販売～使用～廃棄～再利用におけ

る一連の CO2 排出量を低減する，“ライフサイクルアセスメント”（LCA）の観点を加

えて評価される．図 1.6 は，自動車のライフサイクルで排出される CO2を各駆動方式

で比較した，IEA の算出結果である[7]-[8]．グラフは車両ごとの原料調達，車両製造～リ

サイクル，バッテリ，石油生成から燃料給油までと，走行時の積算排出量を比較した

結果を示している．計算前提は，新車購入時から 10 年間の使用を想定し，電力供給に

際して排出する CO2を全世界供給状況の平均値を用いて算出したものとなる．そのた

め個々の排出量は，車両の燃費性能や電力供給事情によって変化する． 

内燃機関搭載車両（ICEV/HEV/PHEV）は，燃料となるガソリンを燃焼することで走

行時の CO2 排出量が最も多く，反対に製造時，燃料供給時の排出量が小さい．これは

基本となる材料構成が鉄やアルミ，樹脂となることと石油精製時に大きなエネルギを

要していないことに起因している．走行中の CO2 削減には内燃機関の効率改善が最も

有効であるが，近年では燃料そのものを石油由来としないことで環境負荷を低減する

代替燃料車の研究も活発に行われている．一方，CO2 排出量がゼロである BEV は，リ

チウムイオン二次電池製造時の排出量がバッテリ交換も含めると最大 30％になる可能

性があるとともに電力供給時に排出される発電時の CO2 排出が多い特徴がある．これ

は電力供給を火力主体で行うことがライフサイクルでの CO2 排出に影響を与えている

ためである．そのため BEV に関わる LCA 視点での低減削減策は，再生可能エネルギ

や原子力といった，電力供給時の低～脱炭素化が有効になるため，電池の効率進化に

加えて各国地域での電力供給状況を踏まえた対策を講じていく必要がある． 

 

Fig.1.6 Comparison of Life-cycle greenhouse gas emissions 10 years use, 

medium-sized car, 2018 power train [7] (Source: IEA Global EV Outlook 2020) 
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1.2 内燃機関の効率改善 

1.2.1 内燃機関の熱効率 

内燃機関の効率は，一定量の燃料から多くの仕事が得られることおよび一定の容積

からできるだけ多くの仕事を発生することによって決まる．これを表すのに“熱効

率”を用いている．内燃機関の熱効率は，仕事に変換された熱量と機関に供給した総

熱量との比を用いるが，仕事の解釈によってさまざまな名称の効率を使い分け定義を

しているため，次よりその定義について述べる[9]．  

 

(i) 理論熱効率 𝜂𝑡ℎ 

 理論熱効率とは，熱力学上避けられない不可逆変化に基づく損失のみをもったサイ

クルによって仕事に転換された熱量と，そのサイクルに供給した熱量との比をいう．

熱力学の第一法則から仕事に変えられた熱量はそのサイクルに供給した熱量 𝑄1と取り

出した熱量 𝑄2との差から，次のように表す． 

𝜂𝑡ℎ =
𝐴𝑊𝑡ℎ

𝑄1
=

𝑄1 − 𝑄2

𝑄1
= 1 −

𝑄2

𝑄1
                                                        (1.1) 

 このとき，𝐴 は仕事の熱当量，𝑊𝑡ℎ は 1 サイクル中の理論仕事である．この場合作

動ガスを空気と仮定したものを空気サイクル(air cycle)，動作ガスの特性を考慮したも

のを燃料空気サイクル(fuel-air cycle)という．実際の内燃機関サイクルは，燃料―空気

サイクルに熱損失や機械損失を減じたものとなる．この理論効率を成立する上での前

提は以下の通りとなり，実際の機関ではこれらが損失として生じていることになる．  

 

・作動流体の吸入～排気において抵抗がない 

・作動流体の比熱が，温度によって変化しない 

・作動流体の圧縮膨張の間においてガスに熱の出入りがない 

・ガスは外部から熱を受け取ってその一部を外部に放出する 
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また，内燃機関の場合には供給する熱量とは，燃料の燃焼によって生じる熱量であ

り，この熱量は燃焼の起きる条件によって変化をする．通常では燃料温度 0℃ におい

て一定容積のもと完全に燃焼した場合の低位発熱量 [J/kg] を用いる． 

図 1.7 は，理論仕事が成立した場合の熱サイクルを示した筒内圧力線図となる．図

のように吸入～排出行程は大気圧線と一致し，圧縮膨張過程は断熱線となる．図中各

地点での作動流体の変化は，1-2 は断熱圧縮，2-3 は等積受熱，3-4 は断熱膨張，4-1 は

等積排熱となり，1-2-3-4 で 1 サイクルとなる．ここで，曲線で囲まれた面積（1-2-3-

4）内にて仕事の大きさを表している． 

    

Fig.1.7 P-V diagram of constant-volume cycle 

 

図 1.7 において，1→2 および 3→4 に容積変化する際の比を圧縮比といい，𝜀 =

𝑉1/𝑉2 = 𝑉4/𝑉3 で表わすと，理論熱効率は，式 1.2 で示すことができる． 

 

𝜂𝑡ℎ = 1 −
𝑄2

𝑄1
= 1 −

1

𝜀𝜅−1
                                                                  (1.2) 

 

上式 𝜅 はガスの定圧，定積比熱の比を表す，比熱比となる．比熱比は作動ガスによ

り決まることから，理論熱効率は比熱比一定の条件では供給熱量に関わらず圧縮比に

より決まり，高いほど効率の良い熱機関となることを表している．式 1.2 を用いた時

の理論熱効率を示したものが，図 1.8 の通りとなる．  

Volume 

Pressure 

1 

2 

3 

4 

𝑝2 

𝑝3 

𝑝1 

𝑝4 

𝑉2(𝑉3) 𝑉1(𝑉4) 

Adiabatic change  
𝑄1 

𝑄2 
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図より熱効率 𝜂𝑡ℎ は，比熱比 𝜅 を一定としたとき，供給熱量に関係なく圧縮比 𝜀 

によって決まる．等容サイクルを採用する内燃機関で圧縮比を高めようとするのはこ

のためである．この熱サイクルはガソリン機関，石油機関などにおいて用いられてお

り，総称として Otto cycle engine と呼ばれる． 

   

Fig.1.8 Theoretical thermal efficiency of constant-volume cycle  

(ii) 図示熱効率 𝜂𝑖 

 シリンダ内でガスがピストンの上にする仕事は，理論サイクルにより得られる仕事

よりも小さくなる．主な発生要因は，仕事変換時の不完全燃焼，燃焼期間の遅延，ガ

ス漏れ，シリンダ壁への熱損失，あるいは吸排気ガス交換に際して費やされる仕事で

ある．動作ガスが燃焼室内部で行う仕事を図示仕事(𝑊𝑖)，その動力を図示出力𝑁𝑖 とい

い，これに関する熱効率を図示熱効率𝜂𝑖といい，式 1.3 で示すことができる． 
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𝜂𝑖 =
𝐴𝑊𝑡ℎ

𝑄1
                                                                       (1.3) 

 

Fig.1.8 Comparison of fuel-air cycle and actual cycle 

(iii) 正味熱効率 𝜂𝑒 

 実際に機関軸から得られる正味仕事(𝑊𝑒) には図示仕事から運動部分の摩擦，弁・ポ

ンプその他運転に必要な補助装置を駆動するのに要する仕事を差し引いたものとなり

式 1.4 となる． 

𝜂𝑒 =
𝐴𝑊𝑒

𝑄1
                                         (1.4) 

(iv) 機械効率 𝜂𝑚 

 正味熱効率が低い要因に，もともとの燃焼が不十分で図示効率が低い場合と動作に

よって生じる摩擦が多いためがある．これを切り分けるために次のように定義された

機械効率を用い，式 1.5 で示される． 

𝜂𝑚 =
𝑊𝑒

𝑊1
=

𝑁𝑒

𝑁1
=

𝜂𝑒

𝜂1
                                                                   (1.5) 
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1.2.2 正味熱効率と熱損失 

内燃機関の熱効率を高める上で，供給する燃料がもつエネルギを効率よく必要動力

へと変換するには，サイクル各行程で生じる損失を低減することが重要となる．燃料

の発熱量に相当するエネルギは，動力に変換されない場合も何らかの形で存在する必

要があるため（熱力学第一法則），動力以外に変換されたエネルギは熱損失となって

失われる．熱損失の発生形態と，それぞれの割合を図示した熱勘定線図は，図 1.9 の

ようになる．図は，一般的なガソリン内燃機関における効率ならびに損失の割合を示

したものであり，軽油燃料を用いるディーゼル機関ではその収支も若干異なる．実際

のサイクルでは不完全燃焼，燃焼の遅延，ガス漏れ，冷却損失，あるいは吸排気に費

やされるポンプ仕事によって損失が生じていることに起因して熱効率向上を阻害して

おり，最大で 40％前後の効率で動力を得ている[10]. 

 

    

 

Fig.1.9 Internal combustion engine heat account diagram 

The figure above: The flow until effective work is obtained when the energy of the fuel is 100%. 

The figure below: Shows the effective work and the ratio of each loss in a general gasoline engine. 
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1.2.3 レシプロエンジンの構造 

エンジン本体は，ガソリンと空気の混合気を燃焼室内で燃焼させて発生するガスの

圧力を回転運動へと変えて動力を発生させている．作動方式には上下往復運動のレシ

プロエンジンと回転型のロータリーエンジンがあり，レシプロエンジンのシリンダ配

置には直列，V 型，水平対向型がある． 図 1.10 は，直列 6 気筒型エンジンの構造例

となる[11]．本体は，シリンダヘッド，シリンダブロック，ピストン，コンロッド，ク

ランクシャフト，カムシャフト，バルブなどで構成されている．また，エンジンによ

っては，騒音振動を極力抑えるためのバランサ機構や体積効率を高めるためのバルブ

タイミングやリフト量をコントロールする可変バルブ機構が設けられている． 

 

 

Fig.1.10 Schematic diagram of reciprocating engine [11] 

エンジンを作動方式で分けると，4 サイクル・エンジン，2 サイクル・エンジンおよび

ロータリーエンジンがある．このうち 4 サイクル・エンジンは以下のような特徴がある． 

 

・クランクシャフトの 2 回転ごとに燃焼が行われるため，回転力の変動が大きいがクラン

クシャフト端部にフライホイルを設けることでその変動幅を小さくしている． 

・バルブ機構が必要なるため，構造が複雑になるが燃焼の安定性が高く，エンジン回転速

度に対して軸トルク変化が小さい． 
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 図 1.11 は，レシプロ 4 気筒エンジンのピストンおよびクランクシャフト構造の一例とな

る[11]．燃焼サイクルとして生じた圧力は，ピストン頂部に作用してコンロッド，クランク

シャフトへと伝わることで，往復運動を回転運動に変換する．ピストンには，シリンダ内

で容積が変化する気密室を形成するためのピストンリング，潤滑膜を形成するためのオイ

ルリングを装着して，リング自体の張力によってシリンダと密着するようにしている．ピ

ストンとコンロッドの小端部との間にはピストンピンを介して接続することでクランクシ

ャフトへ回転動力を加える．クランクシャフトは，コンロッドと接続して往復動力を受け

るクランクピンと回転軸に自身を固定するクランクジャーナル，回転部の質量不均衡を取

り除くバランスウェイトで構成される．クランクシャフトのバランスウェイトは，シャフ

トの 1 回転に対して同軸で慣性力が働くことから一次の慣性力を低減する役割を持つ．し

かしながらピストンが最も速度が速くなるのはストロークの中間よりも上死点側へ移動す

るため慣性力を完全に打ち消すことができない．これを抑制するため，ピストンの重量の

重たいエンジンや，慣性重量が均等にならない 3 気筒エンジンや 4 気筒エンジンでより 2

次振動を抑制するなど，一部のエンジンではクランクシャフトの 2 倍の回転速度で回転し

ながら慣性力を打ち消す，バランスシャフトを設けて振動を低減させている． 

 

 

 

Fig.1.11 Basic structure of piston crank mechanism in reciprocating engine [11] 
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1.3 内燃機関の振動騒音課題 

高い熱効率で燃焼を行いつつ動力を取り出すためには，圧縮比や空燃比の向上が極

めて重要となることは理論熱効率からも明らかである．しかしながら圧縮比は，ピス

トンがシリンダ内を上下する際の上下限の動きで生じる容積比から圧縮圧力を生むた

め，高いほど大きな燃焼圧力変化を生じさせる．また，空気と燃料との混合比である

空燃比もまた値が大きいほど空気過剰もしくは少ない燃料で急峻に燃焼を行うことに

つながるため，燃焼圧力変化をもたらす．結果，急速な圧力エネルギ変換は，クラン

クシャフト回転軸の速度変動や軸受け部への衝撃発生によって機械の振動騒音を引き

起こす要因となりうる． 

1.3.1 騒音規制の推移 

日本国内で騒音が社会問題になったのは，第二次大戦後の混乱期を経て経済成長期

に入った，1950 年代からとなる．交通騒音をはじめとした各種騒音（工場・事業所，

建設作業現場，鉄道・航空機など）が公害の一つとして取り上げられはじめ，1960 年

代には社会問題として顕在化してきたのが起源となる[12]．当時は自動車から排出され

る NOx や黒煙といった環境負荷物質による大気汚染への対策が強く求められた状況下

で，1967 年制定の公害対策基本法から派生して 1968 年（昭和 46 年）に騒音規制法が

制定された．この騒音規制は，一定の車両走行条件下で騒音値を測定し，基準値以下

に抑えることを義務付け，新たに加速走行時の走行騒音に基準を設けたものとなる．

それぞれの騒音基準値は，バスやトラックといった大型なものから乗用車や小型バイ

クなど，車格に応じた基準値を設けている．本規制の主な狙いは，車両の保有台数の

増加による市街地の住居環境保全を第一に，より車室内の快適性を高めて社会調和を

図ることが求められていることから現在もなお熱効率の向上と同様に自動車開発にお

ける重要な開発要素となっている．表 1.2 は，国内における自動車騒音規制の年次推

移を表している．自動車騒音は，加速走行時，定常走行，排気騒音毎に規制値を設

け，その規制値は段階的に高い静粛性確保が求められている．また，これまで日本独

自の規格での試験方法と規制値設定を行っていたものも，2016 年より国際基準と統一

が図られている．図 1.12 に，日本，欧州における乗用車加速走行時の騒音値規制の年

次推移を示す．2021 年に販売されている新車の加速騒音値は，70dB 以下に抑えられ

ている．これは 1970 年当時と比較して 14dB の低減に相当し，およそ 80％の音圧を

低減してきたこととなり，車両台数の増加や周辺社会環境に調和した音圧に抑えるた

め進化を続けている．  
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Table1.2 Changes in automobile noise regulations 

(Source : Japan Automobile Manufacturers Association) 

 

 

 

Fig.1.12 Annual transition of external noise regulations when accelerating passenger cars.  
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1.3.2 騒音の発生原理 

音とは，空気を媒質として伝わる波の一種である．媒質を構成する微小な粒子が波

の進行方向と同じ方向に振動する縦波（粗密波）によって，空気が振動することで音

を発生させている．そのため音は，大気圧からの圧力の変化分（体積粒子の密な部分

では圧力が大気圧より高く，粗な部分では低くなる）を音圧と呼んでいる．空気中の

音は「音圧の波」と「粒子速度の波」の 2 つで構成されて，これらによって「音圧」

と「強さ（エネルギ）」で表現する．音の強さを表す「音圧」は，空気粒子が振動す

る際の変化量の大きさである波の振幅によって決まり，以下式で求めることができる

[13]． 

𝑝(𝑡) = 𝑃𝑚𝑎𝑥 sin (
2𝜋𝑓𝑥

𝑐
)                                                                         (1.6) 

p (t) ：時間 t における瞬時音圧 [Pa] 

Pmax ：音圧の最大値 [Pa] 

f ：周波数 [Hz] 

x ：距離 [m] 

c ：音速 [m/s] 

 

ここで人が聞くことのできる音圧の範囲（可聴範囲）は，約 20 𝜇Pa から 20 Paと振

幅の幅が大きいため音圧レベルを評価する指標として，デシベル [dB]を用いている．

ある音圧実効値を p, 基準となる音圧実効値を𝑝0 としたとき，音圧レベル SPL( Sound 

Pressure Level ) は，以下のように表す． 

𝑆𝑃𝐿 = 10 𝑙𝑜𝑔 (
𝑝2

𝑝0
2) = 20 𝑙𝑜𝑔 (

𝑝

𝑝0
)     [𝑑𝐵]                                       (1.7) 

𝑝0 は，人が認識できる最小可聴音圧として，20 [𝜇Pa]を用い，音圧の 2 乗が音の強

さになることから，デシベル表記時には対数に 20 を乗じた上式を用いるのが一般的で

ある．また，人が感じる音の要素には，音の強さのほか高さ，音色といったものがあ

る．音の高さは時間当たりの粒子の振動回数である周波数 [Hz] によって決まり，通

常 20~20kHz の音が人の可聴範囲とされている．音色は複数の音波(sin 波) が組み合わ

さった際のスペクトルによって決まり，心地よく感じたり，あるいは騒々しく感じる

ようになる．一般的に楽器などでは特定の振動数（𝑝1, 𝑝2, 𝑝3,・・・）の純音が重なる

ことで音色を出している． 
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音を発生させる原因には，空気を媒質とした粒子の振動が関係していることから空

気中を伝わっていく空気伝搬音（air-bone sound）と構造物を伝わってくる固体伝搬音

（solid-bone sound）の 2 つがある．エンジンなどの機械部品が運動することによって

外部に放出される音は空気伝搬音となり，部品の振動あるいは衝撃が車体を振動さ

せ，車体がスピーカとなって聞こえてくるのが固体伝搬音である．自動車における音

の発生要因にはエンジンのほかにもタイヤと路面との接地による振動の伝わりや走行

風とボディパネルやブレーキ本体の摩擦，電動モータでさえ微小な振動が高い周波数

の音となって伝わるなど極めて多岐に渡る箇所で振動が伝わり，音となって現れる

（図 1.13）．これら騒音は，規制値への対応はもちろんのこと，自動車車室内の快適

性に深く関わることからもより優れた静粛性を確保する必要がある． 

   

 

Fig.1.13 Comparison of car noise types and frequencies [14] 
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図 1.14 は，乗用車における加速走行騒音の発生要因を年次規制別に比較した結果を

示している[15]-[16]．騒音の発生要因は，エンジン，冷却ファン，吸排気系部品とタイヤ

に分けて寄与率を示したものとなる．車種やエンジンサイズによってその寄与率は変

化するものの，騒音発生部位はエンジン本体から発する音が約半数を占めて，次いで

排気系からの音やタイヤなどから発するロードノイズとなる．タイヤと路面との接触

による騒音は，自動車の走行速度が高くなるほど寄与度が高くなる傾向になる．これ

までもエンジン周辺の騒音低減が図られてきていることや，相対的に騒音の少ない，

BEV への移行が加速することで今後タイヤへの騒音低減もより重要になってくる． 

上記のほか吸排気系に起因した走行騒音は，エンジンへの新気吸入～排気一連の行

程においてガスの流れに脈動が生じることが起点となって部品を振動させて音を発す

る，あるいは車体を振動させて車室内にこもるような音となって現れる．対策として

エアクリーナボックスやサイレンサの容積を拡大して脈動波を直接外部へ放出しない

構造に変更することや，管の振動を車体へと伝えないようにラバーマウントで保持す

る構造にしている．これら部品での騒音対策も，容積を確保することが低減に効果的

となるが，車両のラゲッジスペースへの圧迫や重量増加へとつながる．そのため更な

る静粛性向上にはタイヤと同様，抜本的な対策を行っていく必要がある． 

 

 

Fig.1.14 Contribution rate of each sound source to noise during acceleration of passenger cars [15]  
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加速走行時の騒音のうち，影響の大半を占めるエンジン本体からの騒音原因は，以

下のようなものが要因として挙げられる．エンジン騒音は，燃焼圧力を起点とした，

ピストンへの起振力の伝達と機械の回転運動とが主な起振源となって発生をしてい

る．発生した燃焼振動はピストン，コネクティングロッド，クランクを介してシリン

ダ・ヘッドカバー，シリンダヘッド，シリンダブロックやオイルパン等へと伝達して

放射される．上記のほか燃焼によるトルク変動が慣性力となってエンジン自身あるい

は燃料ポンプやオルタネータなどの補器類，吸排気系部品を揺らすことで車体へと振

動伝達することで車室内に音となって現れる（図 1.16）． 

 

 

Fig.1.15 Generate mechanism of engine noise [17]-[19] 

 

上図より，エンジンから生じる音の発生形態は，以下 3 種類に分類され，以下より

現状主要対策と併せて述べる． 

(a) 燃焼圧力，運動部品の慣性力を起点とした振動 ：起振力系 

(b) 起振力を車軸へと伝える際に生じる振動 ：伝達系 

(c) 振動を介して部品表面から発する音 ：放射音系 
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(a) 燃焼圧力を起点とした振動起振力 

エンジン騒音の発生源となる主な起振力は，燃焼加振力そのものとそれが慣性力と

なってクランク軸を経由し，シリンダブロックへと伝わる軸受け加振力，ピストンス

ラップ・動弁系などの機械的加振力がある．このうち燃焼加振力は，筒内の燃焼圧力

およびその圧力の上昇率が大きくなるほど寄与率が高くなる傾向がある．これら騒音

は，”燃焼騒音”と総称され図 1.16 に示すように燃費と相反する性能をもつことが知ら

れている[20]-[21]．グラフは，ディーゼルエンジンにおける燃焼起振力を高めた場合の燃

料消費率を表している．より高効率な燃焼を行うことで燃料消費率が減少する一方で

縦軸の燃焼起振力が増大していることを表しており，結果増大した振動がエンジン本

体を伝搬してエンジン騒音レベルの増大や，車体へ振動伝搬することによって静粛性

を損なうこととなる．同様にエンジンから排出される排気ガス成分として大気や人体

に影響を及ぼす NOx や煤の排出量も変化する．そのため燃費，エミッション，騒音そ

れぞれが相反する関係になることから燃焼特性のみで各種性能の両立を図ることが困

難になってきている．したがって，高効率化にともなって大きくなっていく燃焼振動

に対しエンジン本体構造にて機械振動を低減して静粛性の確保を行うことが，熱効率

と静粛性の両立を図るうえで重要な技術といえる．主要な対策としては起振力として

の燃焼圧力の最大値を低減しつつ膨張仕事を確保することを狙いとした，燃焼制御に

よる低減方法および振動伝達した起振力を外部へと放出しないためのシリンダブロッ

クの制振構造の採用や吸遮音材を装着する方法が一般的に採られている[22]-[24]． 

 

  

Fig.1.16 Tradeoff between sound pressure level and fuel consumption.[20] 
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(b) 起振力を車軸へと伝える際に生じる伝達系振動 

 燃焼の起振力は，クランク軸を経由した主軸受加振力としてシリンダブロックを加

振する．シリンダブロックは自身が放射音源としてスピーカになると同時に，オイル

パンやシリンダ・ヘッドカバーなどへも伝搬するため大きな影響をもっている．シリ

ンダブロックでの振動伝達系を低減するには，振動の伝わり方や振動の周波数によっ

てその対策も異なってくる．100Hz 以下の低周波数域における振動対策としては，ピ

ストンなどの往復慣性部品の質量低減や，バランスシャフトによる 2 次慣性力の低減

やエンジンマウントの高減衰化が有効となる．クランク軸を経由した主軸受けへの加

振力低減には，シリンダブロックメインジャーナル部の剛性確保が有効となる．これ

は，シリンダブロック自身が放射音源であると同時に，オイルパンやカバー類への振

動伝達経路としても影響を与えることに起因する．そのためエンジン騒音の低減にお

いて，シリンダブロックを中心とする，基本的な骨格部品での振動伝達低減が重要に

なる．そのためシリンダブロックへの振動伝達改善を狙いに外壁部分へ吸遮音材を付

与して発生した騒音を低減することや，ラダーフレーム構造を採用するなどの対策が

なされている． 

 

(c) 振動伝達系を介して部品表面から生じる放射音 

 高周波数域でのエンジン起振力は，一般に燃焼起振力とピストンスラップ，動弁系

や燃料噴射ポンプやギヤチェーンの機械系振動とがある．ガソリンエンジンにおける

燃焼起振力は，ディーゼルエンジンと比較して低い傾向にあるが高効率化の観点から

エンジン圧縮比や空燃比を高めるほどディーゼルエンジンの特性に近い傾向になる．

高周波数域での騒音要因は，エンジン回転数の低い運転領域では燃焼騒音による寄与

が高く，高回転になるほど負荷による騒音が寄与して主に燃料噴射系による騒音が増

加する[25]-[26]．ピストンクランク系を介して伝搬した燃料振動は，シリンダブロックを

媒介として系外へと放出される成分と，ピストンスラップと呼ばれるライナーに衝撃

を与える振動になる．主要対策として近接カバー，吸遮音材付与，制振鋼板への置き

換えやゴムなどの粘弾性材料を用いた振動絶縁での対策が主となる．これら対策は一

定の効果が見込まれる反面，重量やコストの増大を伴う場合が多く，その対策範囲も

広範囲に渡るため最小限に抑えることが望まれる．  
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1.3.3 燃焼振動の低減手段 

燃焼振動の低減手段には，発生する燃焼起振力を緩やかに伝達する起振力の抑制手

段と，発生した振動が構造体を介して伝達放射する際に不要な振動を低減あるいは抑

制する手段とに大別される．換言すると，近年のエンジン騒音対策には，燃焼および

構造双方による低減が行われている．図 1.17 に主要となる対策の系統図を示すととも

に行われている対策について述べる． 

 

(i) 燃焼方法からの振動低減手段 

燃焼方式による騒音の低減手段としては，初期の燃焼速度を下げることが有効であ

る．このためガソリンエンジンでは圧縮比の低下や排気ガス再循環（EGR）の割合を

増加するなどの対策が採用されている．ディーゼルエンジンなどの場合では，着火遅

れ時間の短縮には圧縮端温度を上げることが有効であり，高圧縮比化のほか燃焼室の

断熱化，過給などが行われている．また，主噴射の直前に少量の燃料を噴射する，パ

イロット噴射による急峻な燃料圧力上昇の抑制や，コモンレール燃料噴射系の圧力上

昇および噴射ノズルの微粒化が燃費や排出ガスと燃焼騒音との相反解消に効果がある

ため，今日でも数多くの研究が行われている[27][28]．  

 

(ii) エンジン構造からの振動低減手段 

構造側からのアプローチとしては，クランク軸を経由した主軸受けへの加振力とし

てシリンダブロックを加振する燃焼起振力の低減が有効である．これは，シリンダブ

ロック自身が放射音源であると同時に，オイルパンやカバー類への振動伝達経路とし

ても影響を与えることに起因する．そのためエンジン騒音の低減において，シリンダ

ブロックを中心とする，基本的な骨格部品での振動伝達低減が重要となる．そのため

シリンダブロックへの振動伝達改善を狙いに外壁部分でリブや肉厚を確保して剛性を

得る方法や，クランクメインベアリングキャップとクランクケースの一部を一体化し

た，ラダーフレーム構造を採用するなどの対策がなされている．上記の他にもシリン

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検討されている[29]． 

また，クランク軸への対策としては，回転変動を吸収するダンパの装着やクランク

形状の最適化が一般的となる．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，クランクシャフトの軽量化やエンジン騒音レベルが低減してきたことにより
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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検討例もある[30][31]． 

燃焼起振力を直接受けるピストンでの振動対策では，ピストンの２次運動によって

発生する衝撃力を低減するための軽量化およびピストンスカートとライナーとの接触

面圧の低減が有効である．接触面圧の低減には，CAE を活用した挙動解析を行うこと

でスラップ音を低減するスカートプロファイルの最適化やピストンピン中心のオフセ

ットあるいはシリンダライナ中心とクランク軸とをオフセットした，オフセットクラ

ンクとすることでスラップ力の適正管理を進めている[32]-[34]．また，ピストン重量低減

の取り組みでは，ディーゼルエンジンなどではアルミ鋳造品と比較して薄肉で高剛性

なスチールピストンへの変換を行うなどの取り組みも行われている． 

上記のほかピストンからコンロッドへの伝達抑制の観点から，ピストンピン内部に

ダイナミックダンパを設置することで燃焼起振力が持つ特定周波数の振動を打ち消す

機構を備えたピストンも実用化されている[35]-[36]． 

 

 

 

 

 

 

 

Fig.1.17 Propagation path and reduction means of vibration generated by combustion 
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組立部品や可動部分をもつ構造体は，ボルト締結面での摩擦や軸受け部のオイルダ

ンピングのように相対的な運動により発生する構造的なダンピング効果（構造減衰）

をもつため，材料固有のダンピング効果と組み合わせて考慮することができる．一般

に，構造減衰は，構造の相対的振動振幅に依存した機能であり，材料減衰が大きくな

って相対振幅が大きくなれば，その分だけ構造減衰の効果が減少するためである．制

振材料とみなされるのは，対象物の減衰特性に対して相対的に大きいダンピング性能

をもつことが要求される．結果，高剛性が要求される機械部品の多くは主要部品の多

くを金属で構成するために材料減衰よりも構造による減衰効果の方がはるかに大きい

ことが知られている．これは部品間の接触部分から引き起こされる微小な滑り摩擦に

よって発生する振動の熱散逸によって生じる減衰であり，この構造減衰を積極的に利

用してエンジンの振動を低減する研究なども行われている[37]-[38]．  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig.1.18 Types and functions of damping factors  
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1.4 本研究の目的 

自動車内燃機関の振動騒音対策は，1960 年代に開始された車外騒音規制の強化に加

えて，電動化技術も視野に入れたマルチパワーソース時代への移行期をむかえ，より

一層の対策強化が求められている．これは，2050 年に向けた社会全体での脱炭素化を

推し進める上で内燃機関もまた持続可能な環境性能へと高めていくことも重要である

ことを意味する．上記を実現するために必要不可欠となるのは，内燃機関の熱効率向

上に直結する，圧縮比の上昇をはじめとした燃焼技術の進化であることは間違いな

い．これを可能にするためには，革新的な振動対策を，ライフサイクルでの環境負荷

物質低減を考慮した簡素な構成で実現することが最も重要である． 

本研究では振動低減手段のひとつとして熱効率と直結する燃焼圧力を損なうことな

く振動伝搬のみを抑制する手段について実現手段検討を行った．振動低減には，加振

力を低減することは最も基本的で有効な手段であるが，エンジン構造体での振動応答

低減に着目し，制振手法を検討した．実施に際しての一つ目の課題は，構造体での振

動抑制機構の選定である．燃焼起振源近傍での振動抑制には 200℃超の高温かつ高荷

重が作用するとともに高い剛性が求められるため対策手段が限られる．そのため構造

体間の微小振動の抑制を目的に，振動によって生じる摩擦熱散逸現象を利用した振動

減衰による原理解明について検証を行なうことを目的とする．振動減衰の原理解明に

は，エンジン部品設計段階から減衰性能を組み込みモデルとして適用するモデルべー

スでの開発手法を踏襲し，近年進化を遂げている付加価値造形技術( AM：Additive 

Manufa-cturing )を活用した実験および解析から現象を定式化する．定式化された振動

減衰の 1 次元モデルから，より省スペースかつ高効率な減衰機構として高温かつ高荷

重場での適用を想定した構造を創造する一手段として，金属粉末を使った“粉体ダン

パ”の基礎検証とモデル化を通じてその活用方法についての考察と提案を行う． 

二つ目の課題は，微小スケールでの減衰機構をエンジン部品スケールへと展開する

ための設計手法の構築である．発生した燃焼振動はピストンクランク機構を介して外

部放出される．これを最も効率的に抑制する上で重要となるのは，振動起振源となる

ピストンであることは間違いない．したがってガソリンエンジンへの振動減衰性を確

保するための設計手法の検討例として，ピストン内部に減衰機構を設置するための最

適設計について検討を行う．検討に際して燃焼に伴って発生する熱および圧力エネル

ギ変換にも耐えうる構造設計指針を，実挙動も考慮したトポロジー最適化により導出

を試みる．得られた設計指針を基にして AM 技術を活用してピストンに減衰機構を適

用した際の期待効果について検証を行うことを 2 つ目の目的とする． 
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1.5 本論文の構成 

本論文では，振動低減手段のひとつとして構造間の摩擦振動によって生じる摩擦減

衰による原理を応用した摩擦減衰構造や，粉体ダンパに関する研究および本構造のピ

ストン適用方法について，提案を行う． 

第 2 章「摩擦を利用した振動減衰のモデル化」では，パッシブ型の制振器である粉

体ダンパによる機能検証方法について検討を行う．粉体ダンパは，構造体内の空隙に

粉末などの粉体を充てんした構成をしている．振動減衰の原理として，制振対象が振

動する運動エネルギを粒子間の擦れおよび制振対象との衝突によって発生する熱エネ

ルギに変換することで振動低減を行う．本減衰手法の利点の一つとして，構造内の空

孔に複数粒子を封入することで制振性能を得るため，既存の部品耐久性を損なわずに

減衰を行える，設置の容易性が挙げられる．粉体ダンパの研究は，これまでも減衰性

能に関する実験的な研究，および計算解析による手法の研究がなされてきている．た

だし，これら研究は対象の粒径がミリメートルスケールのサイズであり，比較的大型

の機器に使用することを前提としている．一方で，小型部品を対象に基本粒径 100 m 

程度の微細粒を用いた粉体ダンパの制振性能を連続体として定義して実験を行った事

例ならびに現象解析に用いる材料物性の導出方法について考察を行った研究は少な

い．本研究では，限られた部品空間内での振動減衰を実現可能性にするため，基本粒

径 100 μm 以下の微細粒を用いた粉体ダンパの性能評価手法についての実験検証方法

について検討する． 

第 3 章「微細粒を用いた粉体ダンパの性能」には，内部に中空形状を有する短冊試

験片の内部に封入する微細粒子の粒子径，充填率，振動振幅をパラメータとして振動

減衰性能の評価指標である，損失係数の変化について述べる． 

また，第 4 章「粉体ダンパのシミュレーションモデル」では，上述したパラメータ

に対する封入粒子の挙動ならびに減衰に寄与するエネルギ収支を計算解析によって求

めることで実験との対比を行う．パラメータの同定には，振動シミュレーションに先

立ち摩擦係数の設定を行う精度検証方法について考察を行う．計算解析の実施には，

Hertz の接触理論をベースに材料の機械的特性を考慮した離散要素法（discrete element 

method，以下 DEM）シミュレーションを用いる静止摩擦係数の同定を行い，第 5 章

「離散要素法による粒子挙動の考察」にて，減衰特性の予実差について考察を行う． 

第 5 章「ガソリンエンジンピストンへの減衰設計」では，近年進化の著しい積層造

形（Additive Manufacturing）技術の進化によって従来の鋳造や鍛造，切削加工では製

造が難しかった複雑な形状をも造形を可能にする技術のピストンへの適用検討を行
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う．積層造形技術は樹脂および金属材料においてもサブミリオーダーサイズの微細造

形を可能としているため，微細な空隙を含む格子構造を意図して造形することも可能

なっている．著者らは，トポロジー最適化によってポーラス材料の内部構造を設計し

て積層造形技術で忠実に造形することにより，軽量かつ高剛性さらには自動車に求め

られる様々な機械特性を実現しうる構造を創出するための取り組みを行っている．本

報は，ガソリンエンジンの軽量化と強度の両立に向けて設計者の意図通りに製造する

ことが可能な Additive Manufacturing による造形を前提とした，理想形状の導出につい

て検討を行った結果を報告する．検討には，トポロジー最適化によって現行のガソリ

ンエンジン用ピストンと同材質にて同等以上強度を得るための指針について導出を行

った．導出した形状は，2 種類の手法を用いており，1 つは任意質量で剛性を最大化す

る単位構造（ラティス構造）を周期的に配置するもので，2 つ目は一般的なＣＡＥソ

フトウェアによるトポロジー最適化によるものである．それぞれを比較分析した結

果，最も効率的に軽量化を行うためには，ピストンへと作用する様々な荷重のうちエ

ンジンの燃焼によって発生する圧力荷重に対する応力を緩和することが重要となる．

これを質量最小限に実施するには，ラティス構造の適用が効果的となる． 
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第 2 章 摩擦を利用した振動減衰のモデル化 

本章では，運転中の内燃機関や外乱を受ける構造体の振動応答予測に必要とな

る，減衰による振動系のモデル化と応答特性について物体間の摩擦で発生する減

衰振動を例に述べる．次に，摩擦減衰を発現する構造体を小型軽量で実現する可

能性について実験的に検証を行う． 

2.1 振動減衰系のモデル化 

 ダンピング（減衰）とは，一般的に材料や構造物に繰り返し荷重や振動荷重を受け

たときに生じるエネルギの散逸現象のことである．エネルギは，荷重を受ける材料や

構造物の内部で散逸して多くの場合熱エネルギに変換されることで振動を吸収する．

また，空気抵抗や内部摩擦の作用によって振動エネルギが媒介物質を通じて外部に逃

げることもある．すなわち材料や構造物のダンピングには，材料内部の特性によりエ

ネルギの散逸が行われる材料減衰(material damping)または内部減衰(internal damping)

と呼ばれる減衰と，構造部材の接合部隙間に生じる摩擦などによってエネルギの散逸

が行われる，構造減衰(structural damping)またはシステム減衰(system damping)と呼ば

れる減衰がある．これら減衰は，振動の発生部位の最大応力や耐用寿命，使用温度な

どに応じて使い分けて適用することが重要となる．このうち，構造減衰は，構造物の

接合部で発生する界面のせん断作用に起因したもので，通常，材料減衰と比較して大

きな減衰が期待できる[39]． 

2.1.1 1 自由度粘性減衰振動 

振動減衰系のモデル化では，質量およびばねと減衰系を基にした動解析を行うことが

減衰の種類や現象把握につながるため，基本原理について整理を行った． 

いま，図 2.1 のような 1自由度の振動減衰に関し，質量 m，ばね定数 k，減衰定数 c

に対して外力を加えたときの運動方程式および初期条件は次の通りとなる． 

𝑓(𝑡) = 𝑚 ∙ 𝑥̈ + 𝑐 ∙ 𝑥̇ + 𝑘 ∙ 𝑥                                             (2.1) 

𝑥(0) = 𝑥0, 𝑥̇(𝑡) = 𝑣0                                                 (2.2) 

 上式において，振動系がもつ固有角振動数を𝜔𝑛, 減衰比を𝜁 と定義し以下で表す． 

𝜔𝑛 = √𝑘 𝑚⁄ ,    𝜁 = 𝑐 𝑐𝑐⁄ =
𝑐

2√𝑚𝑘
                                   (2.3) 
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式 2.3 にて物体の変位は外力を f(t)=F0 cos𝜔𝑡 を用いて以下式で表すことができる． 

 

ここで 𝜁 は，減衰係数と臨界減衰係数との比で，減衰比と呼ばれる．また，2.4 式の

解は，減衰比の値によって動きが大きく異なる．そこで，減衰の大きさを 0 < 𝜁 < 1，

𝜁 = 1，1 < 𝜁 の 3 条件に分けて示すと以下のように表すことができる． 

 

・減衰比が１以下のとき ( 0 < 𝜁 < 1 ) 

𝑥(𝑡) = 𝑋0𝑒
−𝜁𝑡 cos(𝜔𝑑 − 𝜙0),  

𝑋0 = √𝑥0
2 + (

𝑣0 + 𝜁𝜔𝑛𝑥0

𝜔𝑑
)
2

         , 𝜙0 = tan−1 (
𝑣0 + 𝜁𝜔𝑛𝑥0

𝑥0𝜔𝑑
)                (2.6) 

・減衰比が 1 のとき ( 𝜁 ＝ 1 ) 

𝑥(𝑡) = {𝑥0 + (𝑣0 + 𝜔𝑛𝑥0)𝑡}𝑒
−𝜔𝑛𝑡                                                                              (2.7) 

・減衰比が１より大きいとき ( 𝜁 ＞ 1 ) 

𝑥(𝑡) = 𝑒−𝜁𝜔𝑛𝑡 {𝑥0 cosh (√𝜁2 − 1𝜔𝑛𝑡) +
𝑣0 + 𝜁𝜔𝑛𝑥0

√𝜁2 − 1𝜔𝑛

sinh (√𝜁2 − 1𝜔𝑛𝑡)}          (2.8) 

0 < 𝜁 < 1 は振動的な減衰運動を，𝜁 ≧ 1 では単調な減衰運動をする． 

 

 

  

Fig.2.1 1-axis viscous vibration system model 

𝑥(𝑡) = 𝑒−𝜁𝜔𝑛 [𝐴 ∙ 𝑒√𝜁−1𝜔𝑛𝑡 + 𝐵 ∙ 𝑒−√𝜁−1𝜔𝑛𝑡]                      (2.4)    
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 図 2.2 は，𝑥0 = 0 から一定荷重を加えたときの減衰振動の変位履歴を示した計算結

果を示している．計算は，バネマス系の値を一定として，減衰比 𝜁 ( = c/√𝑚𝑘 ) を

0.05 から 1.5 まで増加させた際の比較となる．変位量はそれぞれの曲線において時間

経過とともに減少し，変位がゼロの点で静止をする．減衰比が高いほど初期の変位量

および静止までの時間も早くなる．これは，各周期での変位最大値が ± 𝑥0𝑒
−𝜁𝜔𝑛𝑡 と

なるため，減衰比に依存しているためである． 

 理論式より，減衰比 𝜁 を高めるほど振動の収まりが早く，1.0 より大きい場合早期に

減衰をしている．よって振動部品の減衰比をより高い材料を選定して製造すればよい

ことになるが，前述通り材料自体が持つ減衰比の多くは 1.0 よりも小さい値をとる．

表 2.1 は，自動車部品各種で一般的に用いられる材料の減衰比に関する文献値とな

る．一般的に高強度な材料ほど減衰能が低く，振動や衝撃入力に対して減衰が得にく

いため，振動機械の多くはダンパなどの制振装置を備えることが必須となる． 

 

Fig.2.2 Displacement response of viscous vibration system 

 

Table 2.1 Attenuation ratio of various materials (excerpt)[39] 

Material Maximum Minimum 

Aluminum (6036-T6) 0.005 0.0005 

Brass 0.004 0.002 

Pure iron 0.10 0.001 

SAE1020 steel 0.002 0.0004 

Natural rubber 0.05 0.001 

Chloroprene synthetic rubber 0.08 0.03 
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2.1.2 粘性減衰の強制振動モデル化 

次に，粘性減衰を備えた系に外部刺激を与えた場合の運動モデルについて検討を行

う．図 2.3 に示すような，質点に周期的外力 𝐹 sin 𝜔𝑡 が働く場合の運動方程式は， 

𝑚𝑥̈ + 𝑐𝑥̇ + 𝑘𝑥 =   𝐹 sin 𝜔𝑡       (2.9) 

となる．この運動方程式の解は式 2.4 に示す外力が働かない場合の自由振動の一般 

解と，強制振動の特解の和で与えられる．しかし，自由振動の解は時間とともに減衰

し，十分時間が経てば，定常応答と呼ばれる特解のみになる．定常的な振動を扱う場

合の特解を，以下に示す． 

𝑥 = 𝑋 sin(𝜔𝑡 − 𝜙)                              (2.10) 

これを 2.2 式に代入すると，以下の式で示すことができる． 

−𝑚𝜔2𝑋 sin(𝜔𝑡 − 𝜙) + 𝑐𝜔𝑋 cos(𝜔𝑡 − 𝜙) + 𝑘𝑋 sin(𝜔𝑡 − 𝜙) = 𝐹 sin 𝜔𝑡           (2.11) 

上式をsin 𝜔𝑡 とcos 𝜔𝑡 で整理すると以下の式となる． 

 [((−𝑚𝜔2 + 𝑘) cos 𝜙 + 𝑐𝜔 sin 𝜙)𝑋 − 𝐹] sin 𝜔𝑡 

+((𝑚𝜔2 − 𝑘) sin 𝜙 + 𝑐𝜔 cos 𝜙)𝑋 cos 𝜔𝑡 = 0       (2.12) 

この式が任意の時刻 t について成り立つためには， sin 𝜔𝑡 とcos 𝜔𝑡 の係数が 0

になればよいので，以下式で表すことができる． 

 ((−𝑚𝜔2 + 𝑘) cos 𝜙 + 𝑐𝜔 sin 𝜙)𝑋 − 𝐹 = 0                                 (2.13)  

 (𝑚𝜔2 − 𝑘) sin 𝜙 + 𝑐𝜔 cos 𝜙 = 0                                                      (2.14) 

したがって，振幅 X と位相角φが次のように求められる． 

𝑋 =
𝐹

√(−𝑚𝜔2 + 𝑘)
2
+ 𝑐2𝜔2

                                                   (2.15) 

𝜙 = tan−1
𝑐𝜔

−𝑚𝜔2 + 𝑘
                                                                 (2.16) 
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ここで，変位 x は， 

𝑥 =
𝐹

√(−𝑚𝜔2 + 𝑘)
2
+ 𝑐2𝜔2

sin(𝜔𝑡 − 𝜙)                              (2.17) 

となる．なお，特解を 

𝑥 = 𝐴 sin 𝜔𝑡 + 𝐵 cos 𝜔𝑡                                                           (2.18) 

とおき，運動方程式 2.9 に代入して，同様に時刻 t に関する恒等式とすると，A と

B は次のように求められる． 

            𝐴 =
−𝑚𝜔2 + 𝑘

(−𝑚𝜔2 + 𝑘)
2
+ 𝑐2𝜔2

𝐹 

𝐵 =
−𝑐𝜔

(−𝑚𝜔2 + 𝑘)
2
+ 𝑐2𝜔2

𝐹                                                 (2.19) 

これらを式 2.18 に代入し変形すると，式 2.17 と同じものになる．式 2.15 を， 

加振振動数比 𝜔/𝜔𝑛，減衰比𝜁 = 𝑐 2√𝑚𝑘⁄  と静変位 Xst = F/k を用いて無次元化す

ると，次の変位の応答倍率 Md が得られる． 

 

𝑀𝑑 =
𝑋

𝑋𝑠𝑡
=

1

√(1 − (𝜔/𝜔𝑛
2
)

2

)

2

+ 4𝜁2(𝜔/𝜔𝑛)2

                                 (2.20) 

 

  

Fig.2.3 1-axis viscous vibration system model 
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 図 2.4 は，式 2.15 および 2.16 の変位振幅比 𝑋/𝑋𝑑 および位相角 ∅ について，減衰

比 𝜁 を変化させたときの振動数に対する周波数応答関数を示している．曲線がピーク

を示す加振振動数比 𝜔/𝜔𝑛 が 1 となるとき，物体の変位は入力振幅以上の変位となる

ことを表している．また，減衰比が高いほど外力が作用する周波数に対してずれが生

じることで振幅が生じ，位相にも遅れが生じている． 

 また，減衰比 𝜁 は値が 1 よりも十分に低い場合，強制加振時の最大振幅量を𝑋𝑚𝑎𝑥 

とすると，以下で表すことができる． 

𝑋𝑚𝑎𝑥 = 
1

2𝜁
                                                                   (2.21) 

 すなわち減衰比の小さい金属平板や建造物などでは，減衰比を求めることで振動の

ピーク倍率を概算で求めることができる．例として 𝜁 = 0.03 で設計された建造物の

振幅倍率は，𝑋𝑚𝑎𝑥 =  16.7  となり，入力に対して約 17 倍の振幅を持つことが概算では

あるが見積もることができる． 

 

 

 

Fig.2.4 Displacement frequency response function to force excitation 

 of viscous damping system. Upper: Amplitude, Lower: Phase 
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2.1.3 クーロン摩擦による減衰自由振動 

質点とばねからなる振動系やひもとおもりからなる単振り子などは初期条件を与え

て自由振動させると，時間経過につれて振幅が減少して最後には停止する．これは，

振動系に質点の動きを妨げようとする何らかの減衰要素があるからである．このよう

に，振幅が減少する自由振動を減衰自由振動という．振動を減衰させる要因は，気体

や液体の粘性減衰や物体間に働く摩擦減衰，物体自体の影響による構造減衰などがあ

げられ，いずれも振動のエネルギを系外へ散逸させる作用をするものである．ここで

は，本研究に関わる摩擦減衰についての基本メカニズムについて述べる[40]． 

図 2.5 に示すように，粗い水平面上を往復運動する質点に働く摩擦力 F は動摩擦係

数を𝜇，重力加速度 𝑔 とすると，式 2.22 で示すことができる． 

𝐹 = 𝜇𝑚𝑔        (2.22) 

このとき摩擦力は，運動方向と逆向きの力が作用するため，質点の速度が正 (𝑥̇ >

0)の場合に−𝜇𝑚𝑔，負(𝑥̇ < 0)の場合に𝜇𝑚𝑔 となる．そのため，運動方程式は式 2.23

のように表すことができる． 

𝑚𝑥̈ + 𝑘𝑥 = −𝜇𝑚𝑔   (𝑥̇ > 0)        

𝑚𝑥̈ + 𝑘𝑥 =   𝜇𝑚𝑔   (𝑥̇ < 0)       (2.23) 

 

 

Fig.2.5  Friction damping model 

 

静摩擦係数が動摩擦係数に等しいとすると，最大摩擦力とばねの復元力がつり合う

変位 a は式 2.24 で示すことができる． 

𝑎 = 𝜇𝑚𝑔/𝑘        (2.24) 
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したがって式 2.23 の運動方程式は以下式に置き換えることができる． 

𝑥̈ + 𝜔𝑛
2
(𝑥 + 𝑎) = 0   (𝑥̇ > 0)           

𝑥̈ + 𝜔𝑛
2
(𝑥 − 𝑎) = 0   (𝑥̇ < 0)              (2.25) 

この方程式の一般解は次のようになる． 

    𝑥(𝑡) = 𝐴1 sin 𝜔𝑛𝑡 + 𝐵1 cos 𝜔𝑛𝑡 −𝑎   (𝑥̇ > 0)       

     𝑥(𝑡) = 𝐴1 sin 𝜔𝑛𝑡 + 𝐵1 cos 𝜔𝑛𝑡 +𝑎   (𝑥̇ > 0)     (2.26) 

すなわち，摩擦力が働く場合，速度 𝑥̇ の値によって二つの運動方程式が存在し，𝑥̇ 

の符号が変わるごとに，解も一方から他方に移り変わる．初期条件として，t = 0 で変

位 x = x0 > 0，速度 𝑥̇ =0 の場合を考える．t > 0 では，最初質点は変位 x が減少する

方向に運動する．このため，𝑥̇ < 0 となり，式 2.26 の下の式を適用する．この場合，

未定係数は A2 = 0，B2 = x0 − a となり，解は，以下となる． 

𝑥(𝑡) = (𝑥0 − 𝑎) cos 𝜔𝑛𝑡+𝑎           (2.27) 

式(1.6) は x = a を基準にした単振動を表し，その振幅は( x0 – a ) である．この解は

𝑥̇ < 0の条件で成立するため，𝑥̇(𝑡) = 0 をみたす最初の時間を求めると，𝜔𝑛𝑡 = 𝜋  と

なる．このときの変位は， 

𝑥 (
𝜋

𝜔𝑛
) = −𝑥0 + 2𝑎                 (2.28) 

 となる．次に，時間 t1=π/ωn ≦ t < 2π/ωn=t2 では，𝑥̇ > 0 となり，式 2.26 における

上式より， 

𝑥(𝑡) = (𝑥0 − 3𝑎) cos 𝜔𝑛𝑡 −𝑎      (2.29) 

 となる．式 2.29 は，x= -a を基準にした単振動で振幅は (x0-3a) となる．以下，同

様にして時間 t2=2π/ωn ≦ t < 3π/ωn=t3 では，𝑥̇ < 0 のときの変位は， 

𝑥(𝑡) = (𝑥0 − 5𝑎) cos 𝜔𝑛𝑡 +𝑎      (2.30) 

時間 t3=3π/ωn ≦ t < 4π/ωn=t3 では，𝑥̇ > 0 のときの変位は， 

𝑥(𝑡) = (𝑥0 − 7𝑎) cos 𝜔𝑛𝑡 −𝑎      (2.31) 

を得る．速度の符号が切りかわるときに，変位 x によるばねの復元力 kx が摩擦力 

𝜇𝑚𝑔 以下になると，振動は停止する．ただし，停止位置は原点とは限らない．また，

クーロン摩擦による減衰自由振動は，粘性とは違い，1/2 周期ごとに基準点 x = ±a 

を交互に繰り返し，極大値は 1 周期で 4a ほど減少をする．減衰振動の極大値を結ぶ

直線の傾きは，一定値で以下式となる． 
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−4𝑎

2𝜋/𝜔𝑛

=
−2𝑎𝜔𝑛

𝜋
             (2.32) 

 

 クーロン摩擦系における振動波形を図 2.6 に示す．振動変位は，2.1.1 項で述べた粘性

減衰モデルとは異なり，1/2 周期ごとに基準点 x = ±a を交互に繰り返し，極大値は 1 

周期で 4a ほど減少をする．減衰振動の極大値を結ぶ包絡線の傾きは，一定値で減衰

するのが特徴となる．また，摩擦が十分に大きい場合，静止する変位は 0 とならずに

質量と摩擦力がつりあう点で静止をする． 

 

 
Fig.2.6 Displacement response of frictional vibration system 

 

次に，クーロン摩擦による減衰モデルに強制変位 𝑥 = 𝑎 sin 𝜔𝑡 を加えたときに発生す

る減衰力は， 

𝐹𝐷 = 𝐹𝐶  sgn(𝑥̇)                                                               (2.33) 

となり，変位と減衰力の関係を，減衰容量 𝑊 で定義すると以下のように表すことがで

きる． 

𝑊 = ∮𝐹𝐷d𝑥 =∫ 𝐹𝐷 ∙ 𝑥̇d𝑡
2𝜋/𝜔

0

= 4𝐹𝑐𝑎                                           (2.34) 

 クーロン摩擦減衰と同一の減衰容量をもつ等価粘性減衰 𝑐𝑒𝑞 を，式 2.34 を用いて以

下の式で表す． 

𝑐𝑒𝑞 =
4

𝜋

𝐹𝑐
𝑎𝜔

                                                                  (2.35) 
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また，クーロン摩擦が作用する強制運動系の運動方程式，定常調和振動の解 𝑥(𝑡) を

以下のように定義する． 

𝑚𝑥̈ + 𝑘𝑥 = −𝐹𝑐  sgn(𝑥̇) + 𝐹0 cos 𝜔𝑡                                    (2.36) 

𝑥(𝑡) = 𝑋𝑐 cos(𝜔𝑡 − 𝜙𝑐)                                                           (2.37) 

 つぎに，粘性減衰系の振幅 𝑋𝑑  の式 2.15，2.16 における 𝜁 に，式 2.35 の等価粘性減

衰を代入すると，クーロン摩擦系の振幅 𝑋𝑐  が 𝑋𝑐 = 𝑥𝑠𝑡/[(1 − 𝜆2)2 + (4𝑥𝑐/𝜋𝑋𝑐)
2]1/2  と

して，近似的に求めることができる．これを 𝑋𝑐  について整理すると，式 2.38 とな

る． 

𝑋𝑐 = 𝑥𝑠𝑡

√1 − (
4
𝜋

𝐹𝑐
𝐹0

)
2

|1 − 𝜆2|
                                                         (2.38) 

 図 2.7 は，上式にて求めた変位倍率を周波数に対してプロットした計算結果とな

る．この結果から，クーロン摩擦の強制振動に対する減衰現象の特徴として，以下が

ある． 

・ 共振振動周波数は，系がもつ固有振動数 𝜔𝑛 に等しく，1.0 となる． 

・ 共振点における変位倍率  𝑋𝑐/𝑥𝑠𝑡  は， (4/𝜋)(𝐹𝑐/𝐹0) < 1 にて常に無限大となる． 

すなわち，クーロン摩擦系における摩擦力 𝐹𝑐  低い場合，共振を抑えることができな

いことを表している．(4/𝜋)(𝐹𝑐/𝐹0) > 1 では式 2.38 における近似式が虚数となるた

め，2.2 項にて，モデルの詳細検討を行う． 

 

  
Fig.2.7 Displacement frequency response function to force excitation 
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2.2 摩擦による振動減衰モデルの検証 

2.2.1 接触摩擦を考慮した 2 自由度強制振動モデル 

次に，構造体間の接触摩擦を模擬した 2自由度の減衰強制振動モデルを作成し，減

衰に寄与する構造について詳細検討を行った．検討に先立ち，簡易モデルにて物体間

の摩擦力が作用する現象について実スケールに近い対象にて強制振動を加えたときの

周波数と変位について比較を行った．検討に用いる簡易モデルを図 2.8，運動方程式

を以下に示す[41]． 

𝑚1𝑥1̈ + 𝑐1𝑥1̇ + 𝑘1𝑥1 = 𝐹 cos𝜔𝑡 − 𝑓                                            (2.39) 

𝑚2𝑥2̈ + 𝑐2𝑥2̇ + 𝑘2𝑥2 = 𝑓                                                                 (2.40) 

𝑚1=𝑚2=1, 𝑘1=1, 𝑘2=0.8, 𝑐1=𝑐2=0.005, F=1 

 

 

Fig.2.8 Vibration test model 

 

このモデルは構造内に摩擦を働かせることで減衰を表現したものである．質点 m1 に

強制加振力 𝐹 cos𝜔𝑡 を負荷したときに，摩擦力 f を媒介にして質点 m２ へと振動が伝

搬して双方が振動する現象を表す．すなわち振動起振源が m1，伝達構造が m2 の系を

なしている．このモデルで周波数に対する変位応答を評価することで，摩擦による減

衰の大小について差異の確認を行う．検討に際しては，摩擦力 f を変化させたときの

最大変位量ついて，検証を行っている．図 2.9 は m1 質点の変位について，摩擦力を

変化させたときの周波数応答解析結果を示している．最大となる変位量は，物体間の

摩擦力上昇にともなって低減し，その後再び上昇する．摩擦力に対する最大変位量の

変化は図 2.10 の通りとなる．この現象は，最大変位となる周波数が摩擦力上昇に伴っ

て低下する傾向をもつことから，系全体の固有振動数が低下しており，十分に高い摩

擦力を有した際には剛体振動に近づくことを表している．そのため摩擦を活用した減

衰性能を確保するためには，物体同士の質量や剛性を踏まえたうえで敵値となる接触

摩擦力を確保することが重要となる指針を得た．  
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Fig.2.9 Response of displacement due to friction change 

 

 

Fig.2.10 Response of displacement due to friction change.[40] 
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2.2.2 接触摩擦による減衰性能評価手法の検討 

次に，2.2.1 項で得られた知見をもとに強制加振時の減衰性能を評価する試験片を作

成し，摩擦による減衰発現メカニズムについて検討を行った．図 2.11 に試作した試験

片の外観写真を示す．試験片は限られたスペース内で複数の摩擦発生を想定し，長さ

10mm 角の立法体の 1 平面に櫛歯状のスリットを設けた組木状構造を用いた．本形状

の狙いは，櫛歯間の振動によって生じる摩擦減衰効果の検証である． 

 

 

 
Fig.2.11 Lattice test pieces 

 

 

減衰性能評価に用いる試験片は，櫛歯間のスリットの長さと隙間量を任意に変更可

能な試作方法を選択する必要がある．スリット同士の隙間量を 1mm 以下で制御するに

は，放電加工等の後加工では限界があるため，積層造形法による試験片造形を選択し

た．積層造形法とは通称 3D プリンタと呼び，材料の層を約 10～60μm ずつ重ねて造

形するプロセスである．素材となるブロックから削り出して製品を作成する切削加工

とは異なり，積層造形では材料を付加しながら最終製品を形成していく．そのため従

来製造方法では成形困難な構造を造形することも可能になり，新たな機能を付与する

ことも可能となることから，付加価値造形とも呼ばれている[42]-[44]．近年，レーザー

加工技術の高出力化によって高融点な金属に対しても造形が可能になったことから，

航空機部品をはじめとして自動車部品等への応用研究も盛んに行われている[45]-[49]． 

本研究では減衰構造のエンジン適用を目的とした性能検証を行うため，主要な構造

材料の一つであるアルミニウム素材を用いて造形を実施した．造形は，SLM Solutions

社製金属 3D プリンタ_SLM280HL を用い，金属 3D プリンタ用造形粉末である LPW

社製アルミニウム合金( LPW AlSi10Mg AAGH )にて造形を行った．本材料の成分は

Al10Si0.4Mg であり，AC4 相当の組成となる．試作に用いた造形装置の仕様を表 2.2，

造形に用いたアルミ粉末材料の SEM 観察画像を図 2.12 に示す．なお，本試作に際し

ては，近畿大学工学部 次世代基盤技術研究所保有の装置を利用して造形を行った． 
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Table2.2 Specification of SLM280HL 

Maximum modeling area 280×280 × 350 mm 

Laser output 400W＋1000W 

Maximum modeling speed 35 cm3/h 

Laser scanning speed 15 m/sec 

Single layer overlay 20～150 m 

Gas used 5bar, Max 4 L/min 

Machine dimensions 1800×1900×1000 mm 

Weight 1000 kg 

 

 

     

Fig. 2.12 SEM image of LPW AlSi10Mg powder 

 

上述した造形装置を用いて櫛歯間のスリットの長さと隙間量を変えた 10 種の試験片

を設計して，試作造形を行った．造形した試験片の主要寸法を図 2.5 ，仕様ごとに変

更を加えた箇所の寸法を表 2.3 に示す．櫛歯間の摩擦によって発生する減衰計測に

は，櫛歯の腹部に相当する，図中 y 方向にて強制加振を行うことを想定し，同方向に

て組木構造の一部を梁で固定した形状とした．造形に際しては，評価に際して重要寸

法となる櫛歯間の隙間量を精度よく造形するため，図示する x-y 平面上を原点として

レーザー照射して造形を行った．試作完成品に関しては，CT などを使って完成検査等

を行う余地があるもののシクネスゲージによる簡易測定にておおむね設計値通りに造

形ができていることが確認できた．     
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   Fig.2.5 Specimen shape and dimensions 

 

Table2.3 Test piece specification 

TP No. ① Tooth length [mm] ② Gap dimensions [mm] 

1 2.5 0.25 

2 ↑ 0.30 

3 ↑ 0.35 

4 ↑ 0.40 

5 ↑ 0.45 

6 ↑ 0.50 

7 1.8 0.10 

8 ↑ 0.15 

9 ↑ 0.20 

10 ↑ 0.25 

 

  

① 

② 

10 mm 
10 mm 

10 mm 

x 
y 

z 
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摩擦による減衰性能の計測は，ゴムやプラスチックなどの減衰比計測に用いられ

る，日本工業規格 K7244-4:1999 を参考に，周波数および荷重一定にて圧縮方向に変位

を与えることで摩擦によって発生する圧縮～解放時の荷重変化を計測し，エネルギ散

逸量を見積もることで減衰性能を表す損失係数を算出した[50]．減衰性能を表す性能指

標は上記のほかにも数種あるため，計測原理については 2.3 項で詳細を述べる． 

いま，試料に応力 𝜎 = 𝜎0 cos(𝑡𝜔) を加えたとき，ひずみ量は一定の位相遅れ 𝛿  をも

って変形するため，式 2.39 のように表すことができる． 

𝜀 = 𝜀0 cos(𝑡𝜔 + 𝛿)                                                           (2.39) 

次に，前で得られた  𝛿  を用い，貯蔵弾性率  𝐸′ と損失弾性率  𝐸′′  を式 2.40，式

2.41 にて求める．貯蔵弾性率とは，外部から力を与えたときにそのエネルギを蓄える

ことのできる成分，振動系モデルではばね（弾性）の成分を表す．損失弾性率はエネ

ルギを消費して失ってしまう成分，振動系モデルではダッシュポット（粘性）による

エネルギ散逸量を表す． 

𝐸′ =
𝜎0

𝜀0
cos 𝛿                                                                (2.40) 

𝐸′′ =
𝜎0

𝜀0
sin 𝛿                                                                (2.41) 

求まった貯蔵弾性率 𝐸′ と損失弾性率  𝐸′′ の比は，損失係数( damping factor )とい

い，粘性寄与の度合いとして，変位に際しての損失する割合をあらわしている． 

tan 𝛿 =
𝐸′′

𝐸′
                                                                    (2.42) 

試験は，アイティー計測制御株式会社製 動的粘弾性測定装置 DVA-200 を用いた．

装置概要を表 2.3 に示す．なお，今回の試験条件は計測温度を 20 度に保ち，櫛の長さ

方向に縮小するように圧縮変形を加えることで測定を行った． 

 

Table2.3 Specification of dynamic viscoelasticity measuring device 

Model DVA-200  

Deformation mode Tensile, Shear, Compression 

Measurement range [Pa] 
Tensile 

Shear / Compression 

: 105～1012 

: 3×102～3×107 

Measurement frequency [Hz] 0.001 ～ 110 

Excitation capability Power : pp30[N], Displacement : pp1.5 [mm] 



46 

 

2.2.3 振動試験による減衰性能検証 

上述の試験片を用いて物体間の接触面積および隙間量による減衰特性の変化につい

て，動的粘弾性測定装置にて比較試験を行った．計測結果を図 2.6 に示す．グラフは

強制変位加振を行う周波数をそれぞれ 10／12／90 Hz としたときの各種試験片の損失

係数を tan 𝛿 でプロットした結果となる．グラフ横軸は，各試験片における隙間量の設

計値であり，スリットの長さごとに整理を行った．試験は，同仕様の試験片を n = 3 

で試作したものを用いて計測を行ない，それぞれの平均値をプロットしたものとな

る．各周波数における損失係数の傾向として，以下のような知見が得られている． 

 

・ 損失係数は，スリットの長さによらず隙間量の少ないものほど増加をする． 

・ 同一の隙間量で比較したとき，スリットの長さが長いほど大きい傾向がある． 

・ 加振周波数に対する減衰への傾向は今回試験において傾向は確認できない． 

 

スリットの長さならびに隙間量に対する上記の試験結果は，接触摩擦を考慮した振

動モデルにおいても同様の傾向が得られており，理論の裏付けとなる試験結果となっ

た．しかしながら，損失係数の絶対値で比較したときに最も良好な結果が得られたの

は，スリット長 1.8mm で隙間量を 0.15mm としたときであった．本来ならば接触面積

を大きく確保可能なスリット長 2.5mm で隙間量の少ない仕様で高い値を示すべきであ

るため，結果考察については次項にて後述する．また，今回試験においては各寸法仕

様にて合計 10 仕様の試験を実施する予定であったが，実際に計測を行えたのはグラ

フプロットした 5 つの仕様となった．これは試験に用いた試験装置が粘弾性材料を主

体とした動剛性の低い材料を対象とした試験機であることが計測不能となった要因で

あると考えられる．しかしながら同様の計測制度にてより高荷重場にて試験を行える

試験装置はないため，試験方法についても 2.3 項にて追加検討を行い，異なる手法に

て計測を行った結果を記す． 
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   Fig.2.6 Dynamic viscoelasticity measuring result 
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この実験結果から，傾向としてスリット長 1.8 mm の損失係数は，各周波数条件にお

いても隙間量が広がることで損失係数の低下が確認された．これは櫛の間隔が広がる

ことで櫛同士に働く垂直効力が小さくなることで摩擦力が小さくなったため，貯蔵弾

性率が低下したものと考えられる．一方でスリット長 2.5mm の損失係数は， 50／90 

Hz の加振条件にて隙間量 0.25mm にて最小値をとる結果となる．本来ならば隙間量

を小さくすることで摩擦力が増え，損失係数増加となるが本結果ではその傾向が得ら

れていない．本結果は，2.2.1 項で構築した理論式ベースの振動シミュレーション結果

においても同様の傾向が得られており，物体間の摩擦力が過大となったことでエネル

ギ散逸に寄与する物体間の変位差が失われているものと推測をする．そのため，摩擦

による減衰活用には適切な摩擦力制御が必要となることを示唆しているものと考察す

る． 

 

   Fig.2.7 Comparison with experimental and simulation results 
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2.3 摩擦を利用した，減衰構造の検討 

2.3.1 減衰計測手法 

2.2 項では，金属間摩擦の減衰係数計測を行うため形状による試作制約を廃した製造

方法として，金属 3D プリンタによる自在造形を用いて試験片試作を行った．造形品

は，概ね狙いとする形状および寸法が得られたものの，簡易予測モデルとの精度確認

を行うには試験の計測精度に再考の余地がある結果となった．精度確保に課題となる

要因として，構造材料としての高い剛性と，振動抑制を得るための高減衰を双方で両

立する必要がある．これをゴムやプラスチックといった比較的剛性の低い粘弾性材料

と同じ手法で計測するには計測装置の負荷容量や測定レンジに課題があったため，計

測方法の見直しを行った． 

測定方法の見直しに際し減衰性能の評価方法を整理すると，大別して以下の 3 種類

が存在している． 

 

(a) 荷重負荷に対するヒステリシス曲線を用いた導出方法 

 対象物が振動や繰り返して荷重を受ける際の振動応答系に減衰がある場合，その対

象物の応力・ひずみ線図は図 2.8 のようにヒステリシスを持ったループを描く．な

お，振動応答系の荷重 F，変位 x からも同じようなプロセスでヒステリシスを描くこ

とができることから，粘弾性材料の計測では上記手法をとることが多い．このような

形式の減衰をヒステリシス減衰( hysteretic damping )とよび内部摩擦の主要因となる． 

 動的粘弾性計測では，本計測原理に基づいて測定を行っている． 

 

Fig.2.8 Specification of hysteretic damping 
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 定常的にヒステリシスを描く場合，力と変位は以下式で表すことができる． 

𝐹 = 𝑘(1 + 𝑗𝜂)𝑥                                                                   (2.43) 

上式において 𝑘(1 + 𝑗𝜂) は力と変位の比例定数に位相遅れをもつことから「複素ば

ね定数」とよび， 𝑘 を動ばね定数， 𝜂 を損失係数と定義する．この減衰による，1 サ

イクル当たりの消費エネルギ(減衰容量)W は，振動変位を 𝑥 = 𝑎 sin𝜔𝑡 とすると 

𝑊 = ∮𝐹 dx = 𝑘𝑎2 ∫ (sin𝜔𝑡 + 𝜂 cos𝜔𝑡) cos𝜔𝑡 d(𝜔𝑡)
2𝜋

0

= 𝜋𝜂𝑘𝑎2         (2.44) 

 この W はヒステリシスループの面積に相当し，実験的には剛体に近い金属材料でも

僅かだがヒステリシスは存在する．また，上式から W の値は振幅にのみ依存し，周波

数には無関係となり，2.2.3 項における知見を説明する数式となる． 

 

(b) 共振周波数における最大変位量からの算出方法 

 計測対象物が持つ固有振動数と，同じ振動数にて振動を加えると，振幅変位が大き

くなることで加振振幅以上の変位を持って共振をする．その共振周波数付近の周波数

／振幅特性から減衰比 𝜁 ，Q 値，損失係数 𝜂 を算出する方法を半値幅法という．振

動試験を行い，フーリエ変換することで図 2.9 のような周波数/振幅特性のグラフを作

成する．振幅の周波数 f 0 と，ピーク値より 3dB 下がった点の周波数幅Δf から，次

式により減衰比ζ，Q 値，損失係数η を求めることができる． 

𝜁 =
⊿𝑓

2𝑓0
  ,   𝑄 =

𝑓0
⊿𝑓

 ,   𝜂 =
⊿𝑓

𝑓0
                                          (2.45)  

 本計測手法は，比較的剛性の高い金属材料を主体とした梁の試験片にて強制加振を行

い，共振現象を生じさせて減衰特性評価を行なうものとなる．加振部位は，梁の中央

で共振を行う中央加振法試験が一般的で計測精度も高い． 

  

Fig.2.9 Resonance curve ：low number of 𝜁. 
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(c) 自由振動場における振幅比からの算出方法 

 図 2.10 に示す減衰自由振動波形の隣り合う振幅の比の自然対数をとったものを対数

減衰率という．時刻 tn における n 番目の振幅 an，同様に an+1... an+m とすると，対数

減衰率 𝛿 は 

𝛿 = log𝑒

𝑎𝑛

𝑎𝑛+1
= log𝑒

𝑎𝑛+1

𝑎𝑛+2
= log𝑒

𝑎𝑛+𝑚−1

𝑎𝑛+𝑚
                           (2.46) 

 この振動振幅を m 周期繰り返したとき，以下のように表すことができる． 

𝑚𝛿 = log𝑒

𝑎𝑛

𝑎𝑛+1
×

𝑎𝑛+1

𝑎𝑛+2
⋅⋅⋅×

𝑎𝑛+𝑚+1

𝑎𝑛+𝑚
                                         (2.47) 

 これを減衰率 𝛿 で整理すると以下のようになる． 

𝛿 =
1

𝑚
log𝑒

𝑎𝑛

𝑎𝑛+𝑚
                                                                          (2.48) 

 上記計測手法では，ハンマリングによる衝撃加振が一般的に用いられ，こちらも高

い剛性の対象物に用いられる手法となる． 

 

Fig.2.10 Calculation of logarithmic decrement by amplitude ratio 

以上の 3 手法の数理式から得られた減衰の指標は，機械や構造物の振動特性の評価

や設計などに使われる．損失係数は，樹脂やゴムなどから作られる制振材などの評価

として使われ，Q 値は主に電気系や共振の特性を評価する場合に用いられる．制振性

能を表すこれらの係数は，用いる分野や使用される量が異なるが，各係数の間には簡

単な相互関係が存在しており，以下の関係式から大小関係を整理することができる． 

𝜁 =
𝜂

2
=

𝛿

2𝜋
=

1

2𝑄
                                                           (2.49) 

              𝜁 ：減衰比，      𝜂：損失係数， 

  𝛿：対数減衰率，𝑄：𝑄 係数 



52 

 

2.3.2 中央加振法による損失係数の計測 

摩擦による振動減衰性能を高精度で測ることを狙いに，非拘束型制振複合梁の振動減

衰特性試験である，日本工業規格 ：K7391 を参考にして摩擦部位をもつ構造体の系と

しての見かけ損失係数を測定した[51]． 計測に用いた装置構成は，図 2.11の通りとなる．

本試験に用いた装置は，振動加振器，インピーダンスヘッド，試験片を支持するコンタ

クトチップの装置構成となる（使用装置：Brüel & Kjær 製，PULSE8400）．インピーダン

スヘッドは，試験片中央部の応答加速度と荷重とを同時に計測する加速度 P/U とフォー

スゲージの機能を備えたものとなる．装置は，加振アンプ，PC，フロントエンドと接続

して加振器の駆動制御と試験片のマス・キャンセルおよびデータ収集を行なう． 

以上の装置構成にて評価対象物の中心部にて強制加振力を付与することで測定を行

った．損失係数は，インピーダンスヘッドに入力される周波数特性から反共振点での荷

重応答を基に算出をした．半値幅法による損失係数 𝜂 は，応答特性を横軸：振動周波数，

縦軸：機械インピーダンス（F／V）で示したものとなる．損失係数は，反共振時のピー

ク周波数 f0 から 3 dB 減じた点での両端の周波数差を利用し，以下式にて算出を行う． 

  

 

Fig. 2.11 Experimental equipment outline and loss factor calculation. 

𝜂 =
𝑓2 − 𝑓1

𝑓0
                                                                     (2.50) 
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また，本試験にて梁の固有振動数が求まることから，試験片の寸法を事前に計測を

行うことで試験片の縦弾性係数 𝐸1 を求めることが可能となる． 

 

𝐸1＝
12𝜌1 × 𝜔𝑛

2 × 𝑙4

𝛽𝑛
4 × ℎ1

2                                                              (2.51) 

𝐸1 : 基材の縦弾性係数 [N/m2] ℎ1 : 基材の厚さ [m] 

𝜌1 : 基材の密度 [kg/m3] 𝜔𝑛 : 角周波数 (2𝜋𝑓𝑛)  [rad/s] 

l : 梁の長さ [m] 𝛽𝑛 : 梁の固有振動数の解 

 

共振次数 n 𝛽𝑛 共振次数 n 𝛽𝑛 

1 1.8751 6 172788 

2 4.6941 7 20.4204 

3 7.8548 8 23.5619 

4 10.9955 9 26.7035 

5 14.1372 10 29.8451 

 

なお，JIS の規格では中央加振試験にて計測対象となる標準試験片は，幅 10mm，有

効長さ 250mm，厚さ 6mm 以下と規定されているため，次項より記載する試験片形状

は標準規格外となる．あくまでも系としての見かけ減衰係数を測定している内容となる

ため，他の材料との差分についは参考値とする． 

 

2.3.3 摩擦減衰検証のための設計構造の検討 

 摩擦による減衰性能計測に用いた，試験片の形状は，標準試験片を除く各種仕様に

て幅 20mm，長さ 100mm，厚さ 10mm の外径寸法にて共振による変形時に接触摩擦

を誘発して振動減衰することを想定して，形状設計を行った．前述の通り設計品の寸
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法は標準試験片とは異なる寸法での設計となっている．これは 2.2 項と同様に，金属

3D プリンタによる試作を行うための装置上の制約に起因している．試作した試験片の

外観モデルと，仕様を図 2.12 に示す． 

 

TP 

No. External view Remarks 

1 
 

Flat plate 

D:6mm 

L:120mm 

H:3mm 

2 

 

Comb teeth 

 

3 

 

Cylindrical shape 

 

4 

 

Lattice structure 

 

Fig.2.12 External view of test piece of friction damping structure 

  

各種試験片形状は，以下のような特徴を有しており摩擦構造の素性評価に用いた． 

1. 平板試験片：材料固有の特性計測を目的とした，標準試験片 

2. 櫛歯形状試験片：2.2 項にて検証を行った仕様における梁の共振を使った構造 

3. 円筒形状試験片：円筒状のスリットを形成し，隙間部での摩擦を活用する構造 

4. 格子形状試験片：3 次元網目構造で形成し，針部での変形活用を想定した構造 
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それぞれの試験片における周波数応答曲線を，図 2.13 に示す．グラフは試験片中央

部に取り付けたインピーダンスヘッドで計測した加振力 F と振動加速度 V との周波

数応答関数として機械インピーダンス：F/V を算出し，対数表記したものとなる．波

形は，特定の周波数にてピークをとり，その後反転して低下をする．これは試験片が

もつ固有周波数の共振荷重をあらわす．振動のモードは，試験片端部で大振幅が生じ

る“反共振”と，中央部で変形する“共振”の順に発生するため，インピーダンスヘ

ッドの振れの少ない，反共振点で半値幅（図 2.9）を取得して損失係数ηを算出する． 

 

 

 

 
Fig.2.12 Frequency response of frictional damping structure. 
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試験は，同一試験片を n = 3 で計測を行い，平均化した結果となる．中央加振法に

よる減衰測定は，摩擦減衰を想定した試験片において動的粘弾性計測よりも安定した

計測が行うことができていることを確認した．1 次の反共振点における損失係数は，

アルミ合金平板の損失係数(h = 0.0009) と比較して，約 2～3 倍程度高い傾向を示してお

り，櫛歯構造をしたものが最良となった．この効果の要因は，内部摩擦によって発生する

エネルギ散逸であるものと推定している．一方で減衰効果の大きさは，簡易モデルでの予

測より遥かに小さい．原因として考えられるのは，反共振時の変位量が十分でなく，内部

摩擦が起きていないことが考えられる．本考察については 3 章にて変位と機械インピーダ

ンスの同時計測を行っており別記する．上記以外にも意図的に内部摩擦を発生することで

減衰性能が向上することは確認できたものの，試験片の仕様については改良の余地がある

結果となった． 

更なる減衰性能確保に向けて重要となる因子は，内部摩擦量を増やすことと考え，追加

検証した結果を図 2.13 に示す．グラフは，櫛歯形状および円柱形状の試験片に，金属 3D

プリンタ造形用粉末（粒径 30～60μm）を充填して密閉した簡易試験片を用いて機械イン

ピーダンスを取得した結果となる． 

 

 
    Fig.2.13 Frequency response of friction damping structure  

    with aluminum powder enclosed. 

-40

0

40

80

120

Ii
m

p
ed

an
ce

 (
F

/V
) 

[d
B

]

Comb teeth

h = 0.0030  ( w/o Powder )

h = 0.0192  ( Powder enclosed )

Powder

enclosed

Powder

enclosed

w/o Powderw/o Powder

-40

0

40

80

120

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000

im
p

ed
an

ce
 (

F
/V

) 
[d

B
]

frequency [Hz]

Cylindrical shape

h = 0.0015 ( w/o Powder )

h = 0.0528 (Powder enclosed )

Cylindrical shape

h = 0.0015 ( w/o Powder )

h = 0.0528 (Powder enclosed )

w/o Powder 

Powder enclosed 



57 

2.3 摩擦を利用した，減衰構造の検討 

 

試験の結果，同一の試験片にて接触摩擦部に金属粉末を封入することによって周波

数応答特性に大きな差異が生じることが確認された．金属粉末封入時の周波数特性

は，１次の反共振点付近まで粉末未封入の仕様と略同等の特性をもつ．これは特定周

波数に対する荷重特性が同値であることから試験片剛性に変化を及ぼしていないこと

を表している．また，１次反共振点での最大荷重は金属封入によって大幅に低減して

おり，これが損失係数の向上につながったものとなる．したがって，本結果は空隙内

部に金属粉末を封入することによって，剛性変化を抑制しつつ減衰効果に大きな影響

を与えているものとなる．この要因は，1 次反共振にて変形が生じた際に試験片内部

で粉末同士が圧縮されることで摩擦荷重が増幅してエネルギ散逸を促進しているもの

と推定する．また，粉末内封時の摩擦では，試験片に大変形が生じたとしても 2.2.3 項

で生じたスティック現象を生じることなく減衰していることも特徴となる．この要因

は，内部で粉末が移動を繰り返すことによってエネルギ散逸を生じさせているため，

構造間の接合部で勘合せず摩擦が生じているものと推定する．なお，考察の詳細につ

いては，3 章および 4 章にて述べる． 

以上より，簡易試験片での摩擦減衰性能と剛性を比較した結果一覧を Fig.2.14 に示

す．グラフは中央加振試験にて取得した，摩擦構造を設置しないアルミ合金とマルエ

ージング鋼平板におけるそれぞれの特性に対して接触摩擦を考慮した形状および接触

面内部に金属粉末を封入したものの比較となる．最も良好な減衰性能を得ることがで

きたのは金属粉末を内封した仕様であり，剛性低下への懸念も比較的少ないことから

本研究では金属粉末による減衰機構について詳細検討を進めることとした． 

 

 
    Fig.2.14 Stiffness – damping factor map of friction damping structure. 
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2.4 結言 

本章では，運転中の内燃機関や外乱を受ける構造体の振動応答予測に必要となる，

減衰による振動系のモデル化と応答特性について，物体間の摩擦によって発生する減

衰振動を例にして基礎理論を構築した．次に，摩擦減衰を発現する構造体を小型軽量

で実現する可能性について実験的に検証を行った． 

基礎理論の構築に際しては，実験を模した 2 自由度振動モデルから摩擦力と振幅の

関係から減衰の傾向の検討を行った．検討の結果，物体間の接触摩擦による減衰に

は，振動による変位を最小化する敵値が存在し，敵値を制御するには接触力を適正化

することが有効となる知見を得た． 

上記を検証するため任意の接触距離と面積を持つ立方体試験片を用い，強制加振を

行う動的粘弾性計測を行うことで計算結果の妥当性比較を行った．比較試験の結果，

以下の知見を得ることができた． 

・損失係数は，スリットの長さによらず隙間量の少ないものほど増加する． 

・同一の隙間量で比較したとき，スリットの長さが長いほど大きい傾向がある． 

・加振周波数に対する減衰への傾向は今回試験において傾向は確認できない． 

上記知見によって，2 自由度モデルによる理論の妥当性を確認することができた一

方，計測の精度確保には課題を残す結果となった．そのためより詳細な性能の定量化

および現象把握を目的として減衰性能の測定手法について再度選定を行い，中央加振

法による測定手法を選定し，再計測を実施した．再計測の結果，複数計測において安

定した計測精度と損失係数の定量化が可能になることが確認できた． 

つぎに，本計測手法にて摩擦による減衰効果を向上するための設計因子について複

数の接触摩擦構造を用いて試験を実施したところ，以下の知見を得ることができた． 

・面接触を用いた減衰構造で最も良好な性能が得られた形状は櫛歯構造であった． 

・上記構造内部隙間に金属粉体を封入することで，更なる減衰効果が期待できる． 

・粉体封入構造では，剛性の大幅な低下なく減衰のみが向上する特徴がみられる． 

金属主体の接触構造においても，より優れた摩擦発現の可能性があるが，大荷重も

想定した際には粉体摩擦が効果の面で優位性が高い．そのため次章より粉体ダンパの

基本性能について，詳細検討を行う． 
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3.1 粉体ダンパ概要 

 

 

第 3 章 微細粒を用いた粉体ダンパの性能 

本章では，2 章にて検討してきた摩擦減衰構造のうちより優れた減衰効果の期

待できる金属粉体を用いた減衰構造に関して検討を行う．本構造はこれまでも粒

状体ダンパとして各種研究がなされているため，基本構造について述べ，試験に

用いた装置構成と粒子についてまとめたうえでその試験結果について記す． 

 

3.1 粉体ダンパ概要 

 パッシブ型の制振器である粒状体ダンパは，構造体内の空隙内部に鉄球などの粒状

体を充てんした構成をしている．摩擦減衰の発現原理は，制振対象が振動する運動エ

ネルギを粒子間の擦れおよび制振対象との衝突で発生するエネルギを熱に変換するこ

とで振動低減を行う散逸現象である．本手法の利点の一つとして，構造の一部に設け

た空孔に多数粒子を封入することで制振性能を得ることができるため，既存の部品耐

久性を損なわずに減衰が行えることから，設置の容易性が挙げられる[52]．粒状体ダン

パの研究は，これまでも減衰性能に関する実験的な研究[53]，および計算解析による手

法の研究がなされている[54]-[55]．ただし，これら研究対象は粒径が数ミリメートルオー

ダーのサイズが主であることから，比較的大型の機器を対象としている．その一方

で，小型部品を対象に基本粒径 100 m 程度の微細粒を用いた粒状体ダンパの制振性能

を連続体として定義して実験を行った事例ならびに現象解析に用いる材料物性の導出

方法について考察を行った研究は少ない．本研究では，限られた部品空間内での振動

減衰を実現可能性にするため，基本粒径 100 m 以下の微細粉粒を用いた粒状体ダン

パを『粉体ダンパ』と定義し，その性能評価手法について検討を行った． 

実験検証には，内部に中空形状を有する短冊試験片の内部に封入する微細粒子の粒

子径，充填率，振動振幅をパラメータとして振動減衰性能の評価指標である，損失係

数の変化について述べる．また，上述したパラメータに対する封入粉体の挙動ならび

に減衰に寄与するエネルギ収支を計算解析によって求めることで実験との対比を行

う．パラメータの同定には，振動シミュレーションに先立ち摩擦係数の設定を行う精

度検証方法について考察を行う． 
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3.1.1 粉体ダンパの適用例 

 粉体ダンパの特徴として，寸法変形を伴わずに振動のみを遮断する機能がある．自

動車をはじめとした実際製品の多くは機械装置からの振動伝達を抑えると同時に，装

置振動を抑えたいものが多い．このような機能要求をもつ製品一例として，磁気共鳴

イメージング装置（MRI : Magnetic Resonance Imaging System）がある． 

 MRI は，磁石，電源，制御装置等からなる，人の断層画像を撮る医療機器である．

この構成のうち騒音の発生源となる磁石装置は，鞍型形状の傾斜磁場コイルがボビン

にて支持をされている．この傾斜磁場コイル系は，静磁場を発生する超電導磁石の中

に置かれる．傾斜磁場コイルにはパルス状の電流が流れることでローレンツ力が発生

し，結果ボビンを加振する力となる．このときボビンは自身の固有振動モードで振動

をして騒音を発生する．検査を受ける被験者は，騒音を発生する磁石の中に全身を入

れて一定時間を過ごす必要があるため，先の振動音は不快を伴うものとなる．したが

って，傾斜磁場コイルとボビンとの間には，振動絶縁装置が不可欠となる．騒音低減

だけを考えて振動を絶縁するならば防振ゴムを使うのが一般的となる．しかしながら

MRI の本来の目的は被験者の体内断層像を高画質に撮影することであり，そのために

は傾斜磁場コイル自身の振動は極力抑えたい．そのため傾斜磁場コイルとボビンの間

に粒体を封入した多数のパイプを取りつけ，パイプによって全体の剛性を上げると同

時に，コイルからボビンに伝わる振動を低減しようとしている．図 3.1(a)に，粉体ダン

パの MRI への適用例を示す． 

 上記のほかにも同様の技術の開発が主として航空宇宙産業分野で盛んに行われてい

る．図 3.1(b)は，高速で回転する航空機用の羽根車に円孔付きパイプを取りつけてそ

の中に各種の粒体物質を封入してその減衰効果の研究例がある． 

 

 

(a) Magnetic resonance imaging device[57]     (b) High speed rotary impeller[52] 

Fig.3.1 Application example of particle damper. [56] 

Particle-filled pipe  Bobbin 

Tilt magnetic coil  

Particle-filled pipe  

Impeller 
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3.2 粉体ダンパの動作原理 

 

3.2 粉体ダンパの動作原理  

粉体ダンパは，構造内部に封入した粒子が振動することで粒子同士が擦れる，または

粒子と容器壁面とで衝突を繰り返すことによって制振効果があることが知られている

[58]-[59]．そのためにこれまでも粒子を封入する容器形状や粉体の材質，形状についての

研究がなされている[60]-[61]．これら研究から，粉体ダンパの作動原理を模式的に示すと

図 3.2 となる．ひとつは自由運動を行う粒子が容器壁面へと衝突することによる，反力

を利用した制振作用（a）である[62]．この制振作用は，振動の発生源に対して空隙を有

する容器を設置し，その容器内に総質量 mp に相当する粒子を，容器との隙間 d の間隔

で封入することによって発生する．この効果は，主構造体との振動によって，式 3.1 に

示す作用力 Fp が発生することによって振動を抑制する. 

 

𝐹𝑝 = ∑𝑚𝑝 ∙ 𝑥̈                 （3.1） 

 

 また，もう一つの制振作用力は粒子間の振動によって生じる摩擦力 Ff によって熱散

逸させる力（b）である．単一粒子における摩擦力は，接触力を N，摩擦係数を とした

とき，式（3.2）で示すことができる． 

 

𝐹𝑓 = 𝜇 ∙ 𝑁                     （3.2） 

 

  

(a) Internal forces of impact                      (b) Internal forces of frictional 

Fig. 3.2 Schematic diagram of granular damper. 
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3.2.1 粒子が壁面衝突する反力による制振 

粒子の衝突反力を利用する機能は，衝撃ダンパの機能の一つとして研究がなされて

いる．振動体の一部に設けた容器内に一定量の隙間を設け，衝突体を入れると，振動

とともに物体は容器の障壁に衝突する．その衝撃効果により主振動体を制振するイン

パクトダンパとしての効果である．いま，制振対象内部に粒子を封入することでその

制振作用を持つことから，  𝑓(𝑥) = 𝑢 cos𝜔𝑡 を加振力としたとき，運動方程式は以下で

示すことができる． 

 

𝑀𝑥̈ + 𝑐𝑥̇ + 𝑘𝑥 = 𝑘𝑢 cos𝜔𝑡 + 𝐹𝑃                                         (3.3) 

 

ここで M は主振動体の質量，c は粘性係数，k はばね定数となる．また，Fp は粒子

各々の衝撃力の和となる．内部封入する粉体の力学挙動を解析するには粉体同士ある

いは粉体と容器の荷重伝搬を考慮する必要がある．そのため解析には各要素間での相

互作用を考慮して計算を行う，個別要素法（DEM）解析が用いられるのが一般的であ

り，詳細は 4 章で述べるが容器内の粉体 n に対する運動方程式は以下の通りとなる． 

 

𝑚𝑝𝑛⃗⃗⃗⃗ 
̈ = 𝐹𝑛⃗⃗  ⃗ − 𝑚𝑔                                                                                 

𝐼 𝜑𝑛⃗⃗⃗⃗  ⃗̈ = 𝑇𝑛
⃗⃗⃗⃗                                                                                  (3.4) 

  

ここで上式 m は粉体の単位質量，I は慣性モーメントとなり， 𝑔  , 𝑝 , 𝑇⃗ , は重力加速

度のベクトルと粒子の位置ベクトル，荷重のベクトル和となり，𝜑⃗  , 𝑇⃗  は粒子の角変位

ベクトルとモーメントの総和となる． 

本機構を衝撃吸収として用いる場合，粒径にして 1mm 程度の鉄球を用いることが多

く，構造上減衰の与えにくい機械要素や構造物であるタービンブレードや飛行機翼，

工作機械の工具などの制振器として広く利用をされている．しかしながら本機構を適

用する際の課題として弾性体粒子を用いるために制振効果の得られる範囲が限定的と

なることや，衝突によって生じる振動体への損傷や騒音発生が使用上の問題点として

指摘されている．衝突騒音を低減するために複数の粒子封入壁を封入したマルチユニ

ットでの衝撃ダンパも研究されており，騒音も改善傾向になっている[63]． 
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3.2 粉体ダンパの動作原理 

 

3.2.2 内部摩擦損失 

粉体間の摩擦には，主に粉体同士，粉体と容器による摩擦が作用して減衰が発生す

る．2 物体間の接触には，任意の曲面と曲面などが弾性接触部分に掛かることから，

Heinrich Rudolf Hertz によって導出されたヘルツの接触理論が用いられる． 

いま，2 つの弾性球の半径を R1，R2，縦弾性係数を E1，E2，ポアソン比を v1，v2，

距離を 𝛿 とすると，接触力 P は以下のように表すことができる． 

 

𝑃 =
4

3
𝐸∗𝑅∗

1
2𝛿

3
2                                                             (3.5) 

 ここで R* は換算半径，E* は換算縦弾性係数として以下に定義する． 

𝑅∗ = (
1

𝑅1
+

1

𝑅2
)
−1

 

𝐸∗ = (
1 − 𝑣1

2

𝐸1
+

1 − 𝑣2
2

𝐸2
)

−1

                                         (3.6) 

 また，最大接触圧力は，以下で表される． 

𝑃𝑚𝑎𝑥 =
3

2𝜋
(
4

3

𝐸∗

𝑅∗
)

2
3
𝑃

1
3                                                            (3.7) 

 

 粒子間の摩擦利用に関しては 2 章で述べた金属 3D プリンタによる造形方法の革新

によって現在さまざまな研究がなされている．神谷らは，複雑形状を造形できる特徴

を生かした多重の動吸振器( Multi-mass Dynamic Vibration Absorber, MDVA )による研究

を行っている．動吸振器（Dynamic Vibration Absorber）は，制振対象である主振動系

に，同等の固有振動数を有する副振動系を設けることで，特定の周波数で過大な振 

動が生じる共振を抑制できる．これを複数周波数帯で共振する機構を設けたものを

MDVA として，機能検証を行っている[64]. これらを金属 3D プリンタで実現する場

合，副振動系の構成要素である質量要素とばね要素は形状によって容易に制御できる

が，減衰要素を付与することが課題となる．そこで，増谷らは金属 3D プリンタの造

形プロセスで用いる原料の粉末を利用した減衰の付与に着目して機能検証を行ってい

る[65]． 

 

 

  



64 

 

3.2.3 粒子および粘弾性体の充てん 

更なる減衰性能の確保の観点から，粒子間の衝突と摩擦に加えて複数材質の粒子あ

るいは粘弾性材との複合充てんによる検討も活発に行われている．粘弾性体との複合

充てんの狙いは，粒子の衝突で生じる位相遅れによって過渡的な振動が生じることを

抑制することや，球体粒子間の隙間を活用して更なる減衰効果を得ることである．粒

子と液体を封入することで発生する抗力は，粒子の密度と体積を 𝜌𝑃 ，𝑉，液体密度を

 𝜌 ，粒子の速度を v，他の粒子や容器内壁から作用をする力の垂直方向成分を f，抗力

を D とすると，以下の運動方程式で示すことができる． 

 

𝜌𝑃𝑉𝑃 = 𝑓 − 𝜌𝑃𝑉𝑃𝑔 + 𝜌𝑉𝑃𝑔 − 𝐷                                              (3. 8) 

 

ここで，粒子の質量を m とすると 𝑚 = 𝜌𝑃𝑉𝑃 とすると上式は以下のようになる． 

 

1

𝑔

𝑑𝑣

𝑑𝑡
=

𝑓

𝑚𝑔
− 1 +

𝜌

𝜌𝑃
−

𝐷

𝑚𝑔
                                                         (3.9)  

 

いま，ひとつの粒子が速度 v で運動した場合の抗力 D は，粒体の粘性係数を 𝜇 ，粒

子径を d ，レイノルズ数を Re としたとき，以下の式で求めることができる． 

𝐷 = 𝐶𝑅3𝜋𝜇𝑑𝑣                                                                         (3.10) 

𝐶𝑅 = 1 + 0.15𝑅𝑒0.687  (𝑅𝑒 < 1000)                                  (3.11) 

𝑅𝑒 = 𝜌𝑣𝑑/𝜇                                                                              (3.12) 

上式を運動方程式に代入すると以下式となり，粒子の運動は， 𝜇/𝑑2𝜌𝑃 に強く依存す

ることを示している． 

𝑑𝑣

𝑑𝑡
+ 𝐶𝑅

18

𝜌𝑃

𝜇

𝑑2 𝑣 =
𝑓

𝑚
− (1 −

𝜌

𝜌𝑃
)𝑔                                                (3.13)  

本原理をもとに若澤らは，角パイプ内に粒径 5～20mm の鉄球とシリコンオイルを封

入した加振試験により，大径粒子かつ液体封入によって粉体封入以上の効果が得られ

る可能性がある知見を得ている[66]．より高い減衰性能を得るためには液体の粘弾性を

加えることも有効となるため，本機構は今後の検討課題とする． 
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3.3 減衰性能の評価方法と計測装置概要 

減衰性能の評価は，非拘束型制振複合梁の振動減衰特性試験である，中央加振試験

法（JIS K 7391）を用いて構造体の見かけの損失係数として測定を行った．装置構成

と，半値幅法による損失係数の算出方法を図 3.3 に示す．本試験に用いた装置は，図

中(a)に示す振動加振器，試験片中央部の応答加速度と荷重とを計測するインピーダン

スヘッド，試験片を支持するコンタクトチップの装置構成となる（使用装置：Brüel & 

Kjær 製，PULSE8400）．装置は，加振アンプ，PC，フロントエンドを接続して加振器

の駆動制御と，データ収集を行う．以上の装置構成にて評価対象物の中心部にて強制

加振力を付与することで測定を行った．計測例は(b)のようなデータとなる．このうち

損失係数は，インピーダンスヘッドに入力される周波数特性から反共振点での荷重応

答を基に算出をした．半値幅法による損失係数は，応答特性を横軸：振動周波数，縦

軸：機械インピーダンス（F／V）で示したものとなる．損失係数は，反共振時のピー

ク周波数 f0 から 3 dB 減じた点での両端の周波数差を利用して，式 3.14 にて算出を行

う． 

      (3.14) 

また，本試験では，粉体ダンパによる減衰性能について，粒子の密度ならびに空隙率

と振幅依存に関して考察を行った．空隙率 ε は，構造内部の空間体積を V，粒子封入後

の隙間体積を v’として，式 3.15にて算出を行った． 

             (3.15) 

このとき振幅量の計測は，試験片端部にて変位量の実効値をレーザー変位計にて計則

して加振器の出力に対する変位量として記録を行い，粉体ダンパの振幅に対する感度調

査に用いた． 

𝜂 =
𝑓2 − 𝑓1

𝑓0
 

𝜀 =
𝑣′

𝑉
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(a) State of experiment set up 

 

 

(b) Calculation principle of loss factor 

Fig. 3.3 Experimental equipment outline and loss factor calculation. 
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3.3 減衰性能の評価方法と計測装置概要 

 

3.3.1 試験体と粒子概要 

空孔部への粉末封入による振動減衰効果の測定は，図 3.4 に示す試験片を作製して検

証を行った．試験片は，AC4D 製の短冊試験片で，長さ：200mm，幅：20mm，厚み：

10mm の外形寸法にて内部に板厚 1.25mm に相当する容器を形成し，内部に空孔（長さ

197mm，幅 17mm，高さ 7.5mm）を設けた．容器上部は，粉末を密閉する上蓋（ 厚さ

1.25mm）を設け，ボルト締結にて密閉を行なう．なお，上蓋とボルトを含めた容器の総

重量は 48.78g となる．本試験装置を用いて加振器における出力と試験片端部での変位

量実効値を比較した結果を図 3.5 に示す．振動加振方法は，ランダム加振にて振幅出力

を変化させたものとなる．これは，一定周波数にて加振を行うと，共振周波数付近にて

固有モードにて変形をして，腹となる部分に粒子が偏在することで測定精度に影響を及

ぼすことを防ぐと同時に，解析との比較を容易にする目的となる．振動振幅は，加振器

出力に対して比例的に増加し最大で 16 m 程度の振幅量を加えている． 

 

Fig. 3.4 Schematic diagram of granular damper.

 

Fig.3.5 Comparison between the exciter output and the amount of displacement at the end of the test piece. 
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内部に封入する粉体の外観および粒径分布の測定結果は，図 3.6 の通りとなる．各

図は試験に用いた粉体の SEM 撮像，粒粒径分布測定結果をヒストグラムおよび基本粒

径で比較した結果となる．試験は，準アルミニウム製粒子 2 種ならびにジルコニア粉

体を用いて試験を行った．準アルミニウム粉体は，ガスアトマイズ法によって製作し

たものを用いており，それぞれの粒径分布の中央値 D（50）を基本粒径としたとき，

31.19μm，71.78μm に相当する粉体２種を用いた．またジルコニア粉体は，粒径分布お

よび表面摩擦係数の安定した計測を可能とするため，転動造粒法にて製作したものを

用いた．ジルコニア粉体の基本粒径は 125.56μm，中央値からの粒径変化は，±15μm 

以内に約 8 割の粉体が存在する仕様を選定して試験した． 

 

 

 

 

 

(a) Particles appearance.    (b) Particle size distribution measurement result 

Fig. 3.6 Shape and particle size distribution of particles used in the test.  

Aluminum particle is No.1 and 2.No.3 is ZrO2. 
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3.4 粉体充填による振動減衰効果 

 

3.4 粉体充填による振動減衰効果 

3.4.1 粉体充填による振幅依存性 

図 3.7 (a)は，試験片容器内に粉体を充填して加振したときの周波数特性を示している．

破線で示す曲線は，容器内に粉体を充填せず，単体で加振したとき荷重特性を示したも

のとなる．本条件では，800，1366，2276，3400Hz にて反共振点をもつ．また，加振す

る振幅を増幅しても，ピーク周波数と荷重に変化はなく，一定の値を示す．したがって

本試験に用いた容器は，振幅に依存して減衰性能が変化する因子は存在せず，一般的な

アルミニウム平板と同等の剛性を有している．一方，本容器内に粒子を充填したときの

荷重変化を，実線にて示す．充填粒子は，基本粒径 71.8μm のアルミニウム粒子を 45.6 %

の空隙率にて充填した結果となる．曲線は，同一粒子，同一充填量にて，加振を行う平

均変位量のみを変化させて測定を行った．粒子充填した際の荷重変化は，変位を増幅す

るほど荷重応答が小さく，より振動減衰をしていることが確認された． 

図 3.7 (b) に，周波数範囲を 0-1,000Hz にて拡大表示したグラフをプロットする．1 次

の反共振周波数である，600Hz 付近にて荷重応答の低下が確認され，以降は再び同等の

応答特性となる． 
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(a) Frequency 0 – 4,000 Hz 

 
(b) Frequency 0 – 1,000 Hz 

Fig. 3.7 Frequency response of the fine granular damper. Comparison with an empty container filled with alu-

minum particles with a particle size of 71.78 m so that the porosity is 45.6%.  

Vibration amplitude changes at 1.38-11.04 m. 
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3.4 粉体充填による振動減衰効果 

 

本結果を用いて各次数での損失係数を算出した結果が図 3.8 となる．損失係数は，容

器単体では次数および変位によらず一定値を示すが，粒子を封入した際には次数や変位

が大きいほど高い損失係数を示す．この要因は，内部の粒子運動量に関係しているもの

と推測する．また，振動変位量に依存した損失係数の増加要因は，変位の増加にともな

って容器内部の粒子もより多く運動することから，容器に与える衝撃力も増幅している

ものと推測する．また，共振次数に依存した特性をもつ要因は，高次であるほど容器自

体がもつ複数のモードによって粒子間の摩擦力が増幅をしているものと推定する． 

 

 

Fig. 3.8 Comparison of relationship between vibration displacement and damping factor.  

Using aluminum particles.   
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上記結果について考察するため，試験に用いた容器の固有振動モードを FEM にて求

めて，考察した．図 3.9 は，粒子を封入していない容器のみの代表的な固有振動モー

ドを形状比較した結果を図示している．境界条件は，中央加振試験法と同様に試験片

中央部を固定とした梁の固有値解析となる．図中のカラーマップは平均応力を表し各

モードでの応力集中部位を示している．摩擦による減衰は，粒子の封入によってモー

ド形状・固有振動数が変化するが，各次数に対して応力の大きい部位にてより大きな

接触荷重となって減衰に寄与しているものと推定する．すなわち 1 次のモードでは試

験片の中央で大きな摩擦力が働き，次数が増えることにより各部位へと荷重が伝搬し

て減衰が発生する．結果全周波数域で効果が発現しているとともに高次であるほど減

衰が大きくなる． 
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3.4 粉体充填による振動減衰効果 

 

 

Order [-] Stress [Pa] 

 Frequency [Hz] 

1st 

 

f = 1,503 [Hz]  
 

2nd 

 

f = 3,913 [Hz] 

 

 

3rd 

 

f = 7,396 [Hz] 

 

 

4th 

 

f = 10,974 [Hz]  

 

Fig. 3.9 A typical natural vibration mode for a single aluminum container. 
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同様に，基本粒径 125μm のジルコニア粒子を封入したときの周波数特性を図

3.10，アルミニウム粒子と同様に 1 次および 3 次における損失係数を比較した結果を

図 3.11 に示す．図 3.10 は，粒子を封入しない容器状態を破線，ジルコニア粒子を封入

したときの荷重特性について振動振幅を増幅しながら計測を行った結果となる．ジル

コニア粒子を封入したときの周波数特性は，アルミニウムと比較して低い周波数に反

共振点が変化している．これは粒子比重の違いによって，容器に封入する充填量が増

えたためと推測する．また，ジルコニア粒子における反共振点での荷重変化は，振幅

を変化しても周波数変化なく減衰する傾向を示す．  
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3.4 粉体充填による振動減衰効果 

 

 
(a) Frequency 0 – 4,000 Hz 

 
(b) Frequency 0 – 1,000 Hz 

Fig.3.10 Frequency response of the fine granular damper. Comparison with an empty container 

filled with ZrO2 particles with a particle size of 125 m so that the porosity is 49.9%. Vibration 

amplitude changes at 1.38-11.04 m. 
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結果，3次反共振での損失係数は，アルミニウムと比較して微小変位から安定した損失

係数をもつ．これは，ジルコニア粒子表面の摩擦係数が低く，比重が重いために容器への

衝突力がより大きくなり差が生じたものと推測をする．図 3.11はジルコニア粒子を用い

たときの減衰効果を 1 次と 3次に対して変位量を増幅して計測した結果を比較したものと

なる．いずれの次数においても変位の増加に伴って減衰効果は増加する傾向を示すがアル

ミニウムと比較すると減衰の増加量は少ないが，3次では小変位に対しても大きな減衰効

果が得られている． 

 

 

 

Fig.3.11 Comparison of relationship between vibration displacement and damping factor. Using ZrO2 particles. 
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3.4 粉体充填による振動減衰効果 

 

3.4.2 粒子の充填量・粒子径に対する減衰効果 

封入する粒子の基本粒径を 31.8μm および 71.8μm と変化させたときの周波数応答特

性を図 11 に示す．グラフ実線は，基本粒径 71. 8μm の粒子を封入したもので，点線は

粒径 31.8μm の粒子を封入した結果を示している．両者はいずれも空隙率を 65.1%，充

填した粒子の質量換算で 22.8g を封入し，振幅量も 6.2μm に統一して計測をした．それ

ぞれの荷重応答曲線は類似した特徴を示すが，1 次の反共振周波数において，微細粒径

であるほうが低い周波数に反共振点をもつ．これは，封入する粒子質量が同一であって

も微細粒子を封入した場合に容器内壁と接する粒子の質量割合が多くなるために見か

けの質量が増加しているものと推測をする．結果，容器内にて自由運動可能な粒子質量

が減少して減衰性能にも差異が生じている．したがって，振動による衝撃反力を効率よ

く得るためには，自由運動する粒子重量を最大限確保することが重要な設計因子となる

ことを示唆している． 
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(a) Frequency 0 – 4,000 Hz 

 
(a) Frequency 0 – 1,000 Hz 

Fig.3.12 Frequency response of fine granular damper for each particle size. 
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3.4 粉体充填による振動減衰効果 

 

また，上記結果を各粒子径，空隙率，振幅ごとの 3 次の反共振における損失係数と

してまとめた結果を図 3.13，3.14 に示す．図 3.13 は，基本粒径 31.8m，図 3.14 は

71.8m における比較結果となる．いずれの粒子径においても，振幅量が大きいほど高

い減衰性能を示すが，極大となる空隙率は，微細粒径の粒子を封入した際に比較的高

い空隙率で高い損失係数が得られ，それぞれの極大値は 31.8m のときには比較的高充

填な 40%前後，71.8m のときは 75%前後にて極大となる．この傾向は，1 次の反共振

でも同様の傾向を示す．この傾向は，減衰に寄与する因子について前述した容器との

衝突と摩擦によって発生するため，基本粒径によって摩擦力に差異が生じて極値が変

化しているものと推測している．より摩擦による減衰を発現するには小粒径かつ高充

填である方が減衰には適している．以上のことから，充填する粒子重量で比較したと

き，より微細な粒子を封入したほうが質量効率の優れた粒子ダンパとなる可能性があ

る． 
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Fig.3.13 Comparison of loss coefficient amplitude change at the third-order 

anti-resonance point in aluminum with a particle size of 31.8 m. 

 

Fig.3.14 Comparison of loss coefficient amplitude change at the third-order 

anti-resonance point in aluminum with a particle size of 71.8 m 
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3.5 結言 

 

3.5 結言 

本章では，2 章にて検討してきた摩擦減衰構造のうち，より優れた減衰効果の期待

できる金属粉体を用いた減衰構造に関して検討を行った．検討に際して，本構造はこ

れまでも粒状体ダンパとして各種研究がなされているため，基本構造について調査を

行った．これまでの研究例を基に，粉体ダンパは以下二つの機能に集約される． 

・自由運動を行う粒子が容器壁面衝突する，反力を利用した制振作用 

・粒子間の振動によって生じる摩擦力 Ff によって熱散逸させる制振作用 

 これら機能をより高めるため，粒子内部に液体粘弾性を付与した研究事例もあり，

これらは今後の研究調査が必要な事例といえる． 

つぎに，試験に用いた装置構成と粒子についてまとめたうえでその試験結果につい

て考察を行った．試験には，梁の減衰試験で用いられる中央加振法を参考に，粒子の

径と充填率，粒子種を変化させてそれぞれの差異を分析した．計測した性能の妥当性

検証には，梁の変位量も考慮すべき物理量となることから，レーザー変位計センサに

よる同時計測を行うことで以下の知見を得ることができた． 

1. 微細粒による粉体ダンパの振動減衰は，振動変位と共振次数に対する依存性が

高く，高次数であるほどより高い減衰性能を示す．この効果は，粒子運動量に関係

したもので，大振幅大変形を伴う箇所への減衰に適した機構となりうる． 

2. 封入する粒子は，同一質量でも微細粒径であるほど自由運動する一定量の空間

を必要とする．これによって優れた減衰性能を得ることから，質量効率が優れたも

のになる可能性がある． 

 

 次項では，上記の知見の根拠となる，内部粒子の挙動について実際に DEM を実施

してより詳細な考察を行う． 
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第 4章 粉体ダンパのシミュレーションモデル 

 

本章では粉体ダンパによる中央加振試験時の粒子挙動を解析するため，容器内

部の一部を抜き出した簡易モデルを構築して試験で得られた知見についての詳細

分析を行う．分析には粒子間を考慮可能なモデルとして，離散化要素法による計

算を用いて状態観察を行なう． 

 

4.1 モデル概要 

本研究では，粉体ダンパの中央加振試験を模擬するため，図 4.1 のような加振点とば

ねで接合されている容器の中に粉体を封入している粉体ダンパモデルを構築した．一方，

このモデル構造は，計算コストの制限により，試験で用いた短冊状の容器とは異なり一

辺 1 mm の立方体を用いた．この立方体の外壁は，粉体との衝突を計算可能とするため，

容器の物性値を持つ 10 m の粒子で構成している．下部にはばねが接続されており，

ばねを介して垂直方向のランダム波による強制振動を与えることができる．このばね定

数は，実験で用いた容器の共振周波数に合わせた．表 1 にモデル構造のパラメータを示

す．なお，粒径の違いに対するシミュレーションの妥当性検証に関しては，計算リソー

スの制約から特に微細な粒径側での計算が困難であるため，実験で用いた粒径 80m の

アルミニウムと，125m ジルコニアの特性にて検証を行った． 

 

          

Fig. 4.1 Granular material damper calculation model. 
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4.1 モデル概要 

 

4.1.1 粉体のシミュレーション概要 

空気や水といった粒体は，いわゆる連続体として記述することが多い．粒体のよう

な連続体のシミュレーションには，格子を利用した数値解析手法が広く用いられてい

る．連続体の数値解析は実績が豊富であり主として有限要素法(Finite Element Method：

FEM)，有限差分法(Finite Element Method： FDM)，有限体積法(Finite Volume Method： 

FVM) などがある．さらには粒体粒子を使用したラグランジュ的手法も開発され，例

えば SPH (Smoothed Particle Hydrodynamics)や MPS(Moving Particle Semi-implicit)法など

がある[67]-[68]．本研究で取り扱った，DEM(Discrete Element Method)もラグランジュ的手

法のひとつで個々の粒子挙動の計算を行う手法となる[69]． 

粉体のシミュレーションには，連続体モデルと不連続体モデルを取り扱う場合とに

大別される．連続体モデルでは粉体で構成される固相を連続体としてモデル化する．

流動層をはじめとして固相の流動性が比較的高い対象に使用されることが多く，汎用

の流動解析ソフトウェアも導入されている．連続体モデルとしての最大の特徴は，計

算粒子数がメモリ制限や計算負荷に影響を与えないため，10 億個超もの粒子数を対象

とした大規模計算にも耐えうるものとなる．そのため実際に化学反応を伴う複雑な体

系や微細粒子への応用事例がある[70]-[71]．一方で，付着力が作用するような粒子の挙動

を模擬することが困難なこと，粒度分布を模擬するのに構成方程式を追加する必要が

あるために計算負荷が著しく高くなることなどが挙げられる．さらには連続体モデル

と呼ばれる通り不連続体への挙動模擬が困難になる可能性がある． 

不連続体のモデルには主として DEM[72]，FEMDEM[73] (Finite Element Method-Discrete 

Element Method)などがあげられる．DEM の和名については，機械工学や化学工学では

離散要素法と呼ばれている．同じ手法であっても土木工学では個別要素法と呼ばれ

る．英語標記についても，離散要素法は(Discrete Element Method )，個別要素法は(Dis-

tinct Element Method)と呼ばれることが多いがいずれも略称は DEM となる．DEM は

Cundall と Struck によって 1979 年に提案された計算手法で岩盤工学に使用したものが

現在では粉体シミュレーションにも広く使われている手法となる．FEMDEM は 2004

年に Munjiza によって開発された比較的新しい計算手法で，その名の通りに FEM と

DEM とを結合したものである．FEMDEM では，物体同士の接触モデルを DEM で模

擬して，固体粒子の変形を FEM で模擬するものとなる．FEM-DEM では個々の固体粒

子において有限要素メッシュを用いるので任意形状のモデル化が容易である．また，

DEM では困難であった粒子に作用する応力を直接計算ができるため，固体粒子の破壊

を比較的容易に扱うことができるが計算負荷が大規模となる[78]-[85]． 
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4.1.2 粉体シミュレーションの適用例 

(a) 機械工学・化学工学 

機械工学や化学工学では，流動層や粉体搬送，粉砕機といった固体―粒体連成問題

を対象とした数値解析が活発に行われている[74]-[77]．流動層では比較的大きな球形の固

体粒子を対象にしたものが多い．スクリューでの粉体搬送や混合機など複雑な形状を

有るする体系において，流体力の影響を無視できる比較的大きな固体粒子のみを模擬

する研究や，固体粒子間に液架橋力を考慮した数値解析もなされている[85]-[90]． 

(b) 土木工学 

 土木工学では砂礫などを対象とした数値解析が DEM を用いてなされることが多

い．土石流，土砂崩れ，落石などが典型的な応用事例である[91]-[92]．海岸工学の研究事

例として流体と土砂の相互作用に関する研究もなされている[93]．岩盤工学の研究とし

て，複数の固体粒子をばねで結合してクラスターをつくり，クラスター破壊の数値解

析なども行われている[94]． 

(c) 電気工学 

 電気工学では，DEM を用いて電子写真システムのトナーなどを対象にした数値解析

が多くなされている．一例として，現像プロセスにおける現像液の搬送プロセス，現

像プロセスなどにかかる数値解析がなされている． 

(d) 環境・エネルギ工学 

 DEM は，リサイクルや原子力工学においても活用されている．流動層を用いた産業

廃棄物の乾式比重分離および衝撃式粉砕機に関する基礎研究も行われている[95]-[96]．原

子燃料やリチウムイオン電池の電極は粉末成形体であり，これらは化学工学分野と同

様に，粉体輸送・貯蔵，粉砕，混合，分離，ふるい，金型注入をはじめ，いくつかの

粉体プロセスを経て粉体成形体へと加工される[97]-[98]．これまでに DEM を用いて原子

燃料の混合行程の安全評価に関する数値解析がなされている[99]-[101]． 
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4.2 離散要素法 

 

4.2 離散要素法 

本研究は，粒子の挙動をシミュレーションするため，DEM を用いた．DEM は，解析

対象を要素としてモデル化し，要素間の接触および摩擦を考慮して各時刻におけるそれ

ぞれの要素の運動を逐次に計算する手法である[72]．計算ソフトは，粉体の物理特性を詳

細に組み込めるLAMMPSを用いた．ソルバーは，LAMMPSのパッケージであるGranular 

models を適用した．粉体の機械的特性の同定には，紛体工学の計測手法である安息角を

用いて紛体の静止摩擦係数を取得し DEM に反映した[102]．また，物性値として取得が困

難である粒子の減衰係数においては，反発係数から実験的に求めたモデルを用いて値を

決定し中央加振試験結果との比較検証を実施した[103]．粒子間および粒子‐主構造体間

の接触は，図 4.2のように法線方向，接線方向および回転方向に分けて考え，要素間に

各方向のばねとダッシュポッド（＋スライダー，接線方向と回転方向）があるモデルと

した． 

 

 

Fig. 4.2 Granular contact force model A used a discretized element method model 

that considers the contact between particles and between particles and walls. 
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4.2.1 DEM 計算式 

まず，法線方向の接触力は，Hertz の接触理論に基づいて式 4.1 で示す． 

𝐹𝑛 =
4

3
𝑘𝑛𝑅𝑖𝑗

1/2
𝛿𝑖𝑗

3/2
𝒏 − 𝜂𝑛𝑣

𝑛，𝑖𝑗
         （4.1） 

 F は接触力，k は換算ヤング率，R は粒子の有効半径，δ は各時刻における粒子の変形

量，n は法線方向の単位ベクトル，η は粒子を構成する材料の減衰係数，v は粒子の相

対速度を示す．また，添え字について，n は法線方向の成分，i 及び j は粒子の番号を表

す．この式における換算ヤング率 k は，各粒子のヤング率 E とポアソン比 ν を用いて式

4.2 で求めた． 

𝑘𝑛 = 𝐸𝑖𝐸𝑗 ((𝐸𝑖(1 − 𝜈𝑗
2) + 𝐸𝑗(1 − 𝜈𝑖

2)))⁄                    (4.2)  

減衰係数 η は，Tsuji らの論文を参考に，実験的に求められた減衰の比 α，粒子の反発

係数 e，接触する 2 粒子間の換算質量 meffを用いて，式 4.3 より求める．  

𝜂𝑛 = 𝛼(𝑚𝑒𝑓𝑓𝑘𝑛)
1/2

                           （4.3） 

上式 は，反発係数に関わる回帰式を用いて式 4.4 より求める． 

𝛼 = 1.2728 − 4.2783𝑒 + 11.087𝑒2 − 22.348𝑒3 + 27.467𝑒4 − 18.022𝑒5+4.8218𝑒6 （4.4） 

式（7），（8）を用いて，接線方向の接触力を式（4.5）で示す． 

𝐹𝑡 = −𝑚𝑖𝑛 (𝜇𝑡𝐹𝑛, ‖−𝑘𝑡𝜉𝑡 − 𝜂𝑛𝑣
𝑡，𝑖𝑗

‖) 𝒕           （4.5） 

μ は摩擦係数，ξtは接線方向の変形量，t は接線方向の単位ベクトルを示す．また，添

え字について，t は接線方向の成分を示す．このときの接線方向の換算ヤング率は，式

4.6 で求めた． 

𝑘𝑡 =
4

(2 − 𝜈𝑖)(1 + 𝜈𝑖) 𝐸𝑖⁄ + (2 − 𝜈𝑗)(1 + 𝜈𝑗) 𝐸𝑗⁄
    （4.6） 

 摩擦係数 μ については，後述する安息角の試験結果をもとに，シミュレーションにて

同定を行った． 
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4.2 離散要素法 

 

最後に，回転方向の接触力は，式 4.7 で示す． 

𝐹𝑟 = −𝑚𝑖𝑛 (𝜇𝑟𝐹𝑛, ‖−𝑘𝑟𝜉𝑟 − 𝜂𝑟𝑣𝑟，𝑖𝑗
‖) 𝒕             （4.7） 

なお，添え字 r は回転方向の成分を示す．本研究では，接線方向の換算ヤング率 kt，

減衰係数ht，摩擦係数t は物性値を用いるが，回転方向の換算ヤング率 kr ，減衰係数

hr ，摩擦係数r については，一様であると仮定して接線方向の物性値と同じ値を用い

た．本研究で用いた粉体の物性値は，表 4.1で示す通りとした． 

 

 

 

Table 4.1 Physical property value of granular material damper model. 

Parameters Unit Value 

Young’s modulus [GPa] 68.3 

Poisson’s ratio [-] 0.34 

Coefficient of restitution [-] 0.50 

Static friction coefficient [-] 0.8 

Spring constant [kN/m] 395.6×106 
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4.2.2 計算アルゴリズム 

 図 4.3 に DEM の実行アルゴリズムを示す．計算には，(a) 初期条件読み込み，(b) 

衝突探索ボックスの定義，(c) 外力の計算，(d) 粒子情報の更新を行う．以下より，解

析の詳細について記述する． 

 

 

Fig.4.3 DEM simulation algorithm 
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4.2 離散要素法 

 

(a) 固体粒子の初期配置 

はじめに，シミュレーション領域内に粒子の配置を行う．規則的に粒子配置を行う

場合，任意の粒子数または充填率にて初期の配置を定義する．また，シミュレーショ

ン対象が複雑な場合，座標データをあらかじめ作成し，その座標データに沿って粒子

を配置することができる．次に，シミュレーション領域の境界条件を定義する．境界

条件はシミュレーション内容によって，単純に領域と領域外を分ける境界表面として

定義する場合や周期境界条件のように境界表面を作らない場合もある．周期境界条件

とは，図 4.4 の(a) に示すように，設定した分子動力学の領域と同じものが周囲に周期

的に並んでいると設定できる境界条件である．一般的に周期的に粒子構造が並ぶ大き

なモデルなどに用いられる．しかし，周期境界条件の場合，最も起こる問題として図

3.2 の b に示すように，MD セルサイズ Ly，Lx がカットオフ距離 rc より小さい場

合，周期境界条件で複製した粒子から重複して力を受けてしまう．この問題を防ぐた

めに，1 つの粒子は 1 つの力しか受けないように，MD セルサイズを式 4.7 の範囲に

て設定する必要がある． 

𝑟𝑐 <
𝐿𝑥

2
 ,
𝐿𝑦

2
                                                                     (4.7) 

 

 
Fig.4.4 Setting of periodic boundary condition and problems 

 

  

MD cell Range of potential 

(a) (b) 
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(b) 粒子間衝突探索条件の定義 

粒子に働く力は，原子間ポテンシャル関数により計算される．実際のシミュレーシ

ョンでは粒子数が膨大な数になることが多く，分子動力学の計算のほとんどはこの力

の計算である．原子間ポテンシャルは様々な種類があるが，ここでは，分子動力学で

最も基本的な 2 体ポテンシャルであるレナードジョーンズポテンシャルについて説明

する．レナードジョーンズポテンシャルは，二つの粒子の粒子間距離 r の関数とし

て，式(3.2)のように定義される．ここで，ϵ とσ は材料によって異なるポテンシャル

パラメータである． 

∅ = 4𝜖 {(
𝜎

𝑟

12

) − (
𝜎

𝑟
)
6

}                                                    (4.8) 

 

図 4.5 は式 4.8 をグラフ化したものである．前項は粒子間の斥力項，後の項は引力

項である．このレナードジョーンズポテンシャルで二つの粒子間の相互作用を考える

場合，粒子間が r0 以上になると粒子間には引力が働き，r0 以下だと斥力が働く． 

 

 

Fig.4.8 Lennard-Jones potential 

 

このようなポテンシャルは数多くあり，それぞれに適した分野がある．そのため，

ユーザーが対象とする現象に適したポテンシャルを選定する必要がある． 

 

 

∅ 

𝑟0 = 2
1
2𝜎 

𝑟 

Energy 

Particle distance 
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4.2 離散要素法 

 

(c) 外力の計算を行う 

前節まででモデルの作成を行った．次は作ったモデルに初期速度や力，熱などを加

えて粒子の運動を求める．算出には，差分法によって変位と速度を逐次探索を行う．

差分法の概要を，図 4.9 に示す．差分法は，連続的な粒子の動きを時間刻みΔt ごとに

数値的に計算する方法である．最も簡単に考えると，ある粒子のステップ N+1 の粒子

位置の i 方向成分 𝑥𝑖
𝑁+1  と粒子速度の i 方向成分 𝑣𝑖

𝑁+1は，ステップ N の粒子位置

𝑥𝑖
𝑁，速度𝑣𝑖

𝑁，加速度 𝛼𝑖
𝑁を用いて，式 4.9 となる．ここで，𝛼𝑖

𝑁 = 𝑓𝑖
𝑁/𝑚（m :質量）で

ある． 

𝑥𝑖
𝑁+1 = 𝑥𝑖

𝑁 + 𝑣𝑖
𝑁∆𝑡 +

1

2
𝛼𝑖

𝑁∆𝑡2 

𝑣𝑖
𝑁+1 = 𝑣𝑖

𝑁 + 𝛼𝑖
𝑁∆𝑡                                                                      (4.9) 

 

 

Fig.4.9 Update of particle position by difference method 

 

差分法には，結果の精度を高めるためにいろいろな方法が提案されている．しか

し，最も差分法の精度を決めるものは時間刻みΔt の設定である．Δt が小さいとき，

精度は高いが，計算時間が増えてしまう．一方，Δt が大きいと精度は低下し，計算

が発散することがあるため，計算内容に合わせて調整しなければならない． 
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(d) 粒子情報の更新をする 

実際に計算を行い，必要な情報を算出する．分子動力学では粒子の動きから温度，

圧力，エネルギなど様々な情報を算出できる．これらの情報は粒子の速度，座標，加

わる力，質量などから算出することができる．例として，シミュレーション全体の系

のエネルギ E は運動エネルギ K とポテンシャルエネルギーΦ の総和で求められ，式

(4.10) のように求める． 

𝐸 = 𝐾 + ∅ =
1

2
∑ 𝑚𝛼(𝑣𝛼)2
𝑁

𝛼=1

+ ∑ ∅

𝛼<𝛽

(𝑟𝛼𝛽)                              (4.10) 

 

系を何の制御もしない場合，系はミクロカノニカルアンサンブル（NVE アンサンブ

ル）となり，全エネルギは保存される．ミクロカノニカルアンサンブルとは，系全体

として粒子数 N，エネルギ E，体積 V が保存される場合のことをいう．全エネルギの

保存は，プログラムが適切に動いているかのチェックに使われる．これらの手順を多

数の MD ステップで繰り返すことで，粒子運動の軌跡が得られる．その結果をもと

に，二次解析を行う．二次解析の最も一般的な方法は，求められた粒子の座標と速度

からアニメーションを作成し，挙動を分析する方法である．例として，粒子で表現し

た物体が擦れあった時の挙動をアニメーションにしたものを図 4.10 に示す．これによ

り，物体に摩擦が働く時の表面の様子を確認することができる．本研究でも，本章で

説明した流れでモデルを作成，解析を行った． 

 

 

Fig.4.10 Calculate example of molecular dynamics. 
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4.3 粉体間摩擦係数の同定 

 

4.3 粉体間摩擦係数の同定 

 

静止摩擦係数の算出には，粉体の流動性を比較する試験方法である安息角測定を用い

た．安息角は，一定の高さから粉体を落下させて自発的に崩れることなく安定するとき

に形成する粉体の山の斜面と，水平面とのなす角度を表す．本試験方法と同様の条件を

シミュレーション上で模擬して安息角を計測し，静止摩擦係数を設定した．図 4.11 は，

粒径 80 μm のアルミニウム粉体の安息角を，図 4.12 は粒径 125 μm のジルコニア粉体の

安息角を比較した結果となる．それぞれは，(a) 実験および (b) DEM 計算による比較結

果となる．比較に用いた粒子種において実験と計算値との誤差は 1％ 以内となること

から，静摩擦係数を実測結果から用いることが粒子間の摩擦抵抗の再現に有用な検証方

法といえる．同様の比較方法を用いて，静摩擦係数の相関を比較した結果を図 4.13 に

示す．粉体の粒径が小さくなるほど，一般的に流動性が低下するため，静止摩擦係数も

高くなることが考えられる．表 2 に本研究で用いた紛体の安息角と静止摩擦係数につい

て示す． 

 

 

(a) Experimental : 26.67 [°]    (b) Simulation : 25.37 [°] 

Fig.4.11 Comparison of repose angle experiment and simulation; 80 μm aluminum powder. 

 
(a) Experimental : 22.00 [°]    (b) Simulation : 23.62 [°] 

Fig. 4.12 Comparison of repose angle experiment and simulation; 125 μm zirconia powder. 
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Fig.4.13 Comparison of angle of repose simulation and experiment;  

The value in the graph is the coefficient of static friction. 

 

Table 4.2 Physical property value of granular material. 

Parameters Unit Value 

Granular material [-] Aluminum Zirconia 

Diameter [μm] 80 125 

Density [g/cm3] 2.7 6.0 

Young’s modules [GPa] 68.3 200 

Poisson’s ratio [-] 0.34 0.31 

Coefficient of restitution [-] 0.5 0.8 

Angle of repose [°] 26.67 22.00 

Static friction coefficient [-] 0.50 0.40 

μ：0.40

μ：0.38

μ：0.27

μ：0.25

y = 0.98x + 0.985

R² = 0.9863
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4.4 結果および考察 

 

4.4 結果および考察 

構築したモデルを用いて減衰性能予測を行い，計測結果との予実差について比較を行

った。モデル検証には，実験方法を準拠して容器下部から垂直方向の振動をランダム波

によって与え，荷重の周波数特性から損失係数を算出した．また，対象物の固有振動数

は試験で得られた反共振周波数と同一となるようにばね定数を調整することで可動粒

子の挙動を実測と揃えた比較計算を行っている．なお，予実差の検証は，粒径 71.78 m 

アルミニウム粒子と粒径 125 m ジルコニア粒子にて比較を行った．これは，基本粒径 

31.79 m での性能予測は，高周波での計算実行に膨大な計算リソースを要することか

ら上記 2 種の比較とした．図 4.14 に，強制加振時の粒子挙動に関する計算実施例を示

す。図は，粒子に作用する力の大きさをカラーマップで示し，矢印が粒子に作用する速

度ベクトルを示している。容器内部粒子は，不規則に動きながら構造体ならびに粒子同

士の衝撃力を受けて運動を行っている． 

 

 

 

 

 

Fig. 4.14 Granular damper of  simulation 
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図 4.15 に，80 μm のアルミニウム粉体を用いた中央加振試験の実験値と粉体ダンパモ

デルの計算値の損失係数の結果を示す．横軸は，容器内に粒子を詰めた際の空隙率を示

し，縦軸は損失係数となることから十分な精度でシミュレーション可能である．また，

アルミニウム粉体を充てんするほど，減衰性能が向上することがわかる．これは，アル

ミニウム粉体の充てん量増加に伴い，粒子間の摩擦する頻度が増えることで向上したも

のと考えられる．図 4.16 に，125 μm のジルコニア粉体を用いた中央加振試験の実験値

と粉体ダンパの計算値を比較する．両者を比較すると，空隙 70-80%の範囲にて解析精

度が十分でない．これは，検証した加振量が，粉体の重量の増加に伴って分散され小さ

くなることでシミュレーションの誤差に影響したと考えられる．減衰性能は，ジルコニ

ア粉体の充てん量の増加に伴い，アルミニウム粉体と同様に，粒子間の摩擦する頻度が

増え，損失係数が向上したと考えられる．一方，過充てんの状態では，アルミニウムの

2倍ほどの重量を持つため，粒子間で動きが阻害され減衰性能が低下したと推測される．

これは，アルミニウムと比較して高比重なジルコニア粒子において予実差が大きくなる

ことと，より空隙率の高い範囲にて誤差を生じていることから，粒子と容器との衝突に

よって生じる反力を過少に見積もっていると推測する。 図 4.17 は，それぞれの条件に

おいて粒子が受け取るエネルギ量の内訳を摩擦力と衝撃力で分類して表示したものと

なる．比重の大きいジルコニア粒子（破線）は，空隙率 70％以上の範囲にて衝撃エネ

ルギが顕著に増大しているが，このエネルギが十分に損失係数へと影響しきれていない．

結果，測定結果との差異を生じているため，高比重粒子での予測には実験との整合を取

りつつ解析を活用する必要がある．より高精度なモデルへと改善するには，実働時の粒

子反力計測のほか試験容器と同等形状でのモデル構築が必要であり，モデルの精度改善

を図る． 
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4.4 結果および考察 

 

 

 

Fig.4.15 Damping factor for porosity; 80 μm aluminum powder. 

 

 

Fig.4.16 Damping factor for porosity; 125 μm zirconia powder. 
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Fig.4.17 Received energy of granular for porosity 
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4.5 結言 

 

4.5 結言 

本章では粉体ダンパによる中央加振試験時の粒子挙動を解析するため，容器内部の

一部を抜き出した簡易モデルを構築して試験で得られた知見についての詳細分析を行

った．分析には粒子間を考慮可能なモデルとして，DEM による計算を用いて状態観察

を行なった．モデル化に際しては，粉体ダンパの中央加振試験を模擬するため，最小

容積単位での計算として，一辺 1mm の立方体を用いて 1 自由度のバネマスモデルを構

築した．また，より試験状態を再現するため，ランダム加振を行なうことを可能とし

た．モデル化に際して，粉体の物性量を近似するため粉体の静摩擦係数を同定する安

息角試験を模擬したモデルを構築し，試験結果との比較を行った．比較の結果，アル

ミニウムとジルコニアの静摩擦係数の同定に際して安息角を用いた比較方法の有用性

を示した．以上より DEM を用いて粒状体ダンパのモデルを作成し その減衰性能を予

測する手法を構築でき，以下の知見を得た  

 

・アルミニウム粉体は， 紛体工学の安息角を用いた静止摩擦係数の同定と 辻らの

減衰係数の決定方法を組み合わせることにより 精度よくシミュレーション する

ことができる． 

・ 一方，ジルコニア粉体は，その高い密度により空隙率に対する減衰性能に最大値

を持つことが予想される． 

・DEM によって粒子挙動を予測した結果、衝撃力と摩擦力によって最適となる空

隙率が存在するため、設置する制振対象物の粒子封入空間および振動形態によっ

て粒子を選定していくことが重要となる。 

 

以上の知見を踏まえて，次章からはエンジンへの粉体ダンパの適用方法の検討と期

待効果について検証を行った結果について述べる． 
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第 5 章 ガソリンエンジンピストンの減衰設計 

 

本章ではガソリンエンジンへの振動減衰性を確保するための設計手法の検討例

として，ピストン内部に減衰機構を設置するための最適設計について検討を行

う． 検討対象としてピストンを選定した理由は，エンジン燃焼室内の燃焼エネ

ルギを直接受け取り駆動力とする部品であることにある． 

検討に際して燃焼に伴って発生する熱および圧力エネルギ変換にも耐えうる構

造設計指針を，実挙動も考慮したトポロジー最適化により導出を試みる． 

 

5.1 ピストンの挙動モデル 

エンジン燃焼室内で発生する熱および圧力エネルギは，瞬間最大で 2000℃超の高温

と高速度での移動を繰り返す．このときピストンには，発生した熱エネルギを機械的

仕事へと変換を行っている．ピストンの基本構造は，片側が閉じられた中空円筒を有

し燃焼ガスを閉じ込めるピストンクラウン，コンプレッションリング溝と，動力をク

ランクシャフトへと伝達するための潤滑機構をもつ，ピストンピンボスとスカートか

ら形成される．ピストンへと作用する力は，クラウン面に作用する燃焼ガス圧力，往

復慣性力が上下方向に作用する．上下方向への作用力のほか，コネクティングロッド

の上下力変換の際に左右方向の力となる，スラスト力が発生する．以上の力によって

ピストンスカートがシリンダボアに押し付けられる．図 5.1 は，クランク角度に対し

てピストンに作用する上下方向とスラスト方向の力の履歴を示している． 

 
 

Fig.5.1 Piston axial force and lateral force curves 
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5.1 ピストンの挙動モデル 

 

エンジン内のピストンは，エンジンの吸気～圧縮～膨張～排気，一連の行程におい

て，シリンダ内を往復運動しながら機械的な力をクランク機構に伝達する．したがっ

て燃焼室内に蓄えられた作動圧力と高温に耐えながら機械仕事に変換する役割を担っ

ているといえる．一連の運動は高速摺動と停止を繰り返すことからエンジンオイルに

よる潤滑を行うことで焼き付きを防止している．そのためピストンには高い熱伝導性

と耐摩耗性を有しつつ，熱膨張が小さく軽量であることが求められる．実稼働中のピ

ストンおよびピストンピン，コンロッドにおける 2 次挙動の解析には，図 5.2 に示す

現象を考慮する必要がある．具体的には，下記のマルチフィジックス問題での現象解

明を行う． 

•スカート-ボア間における流体弾性力学モデル 

•ピストンピンボス周りの流体・境界潤滑モデル 

•ピストンスカート部の熱および弾性変形ならびに筒内圧，慣性力による変形モデル 

 

上記のような現象を同時に計算することでピストン挙動を詳細に評価することが可

能となる．本計算を行うことでエンジン性能・信頼性・騒音と関わるスカート部の摩

擦，スカッフ，スラップの予測を行うことが可能となる．そのため各種計算事例の報

告が行われているとともに汎用の CAE ソフトウェアもリリースされている[104]-[105]． 

 

 

 Fig. 5.2 Concept of piston motion analysis 
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ピストンの挙動解析では，ピストンクラウン，スカート，ピストンピンおよびコン

ロッドの挙動を粒体弾性解析，動解析の理論を用いて計算を行う．解析で取り扱う力

学モデルを図 5.3 に示す．軸方向およびスラスト方向の力の釣り合いから各部品の変

位を算出しており，原点 O と各ピストン構成要素の重心 CM およびピストンピン中心

線からの位置 OM について図 5.3 のような力学モデルが成立する． 

基準位置が点 O と共に移動している要素に関する力学的な支配方程式は以下のよう

になる． 

スラスト方向（x 方向）： 

 

𝑚𝜀𝑐̈𝑚 = ∑𝐹𝑥                                                                                                                              (5.1) 

 

軸方向(y方向)： 

 

𝑚(𝐴𝑝 + 𝛾̈𝑐𝑚) = ∑𝐹𝑦                                                                                                                (5.2) 

 

以上より、 

 
𝐼𝛼̈ + 𝑚(𝜀𝑐𝑚(𝐴𝑝 + 𝛾̈𝑐𝑚) − 𝜀𝑐̈𝑚𝛾𝑐𝑚) = ∑𝑀𝑜 + ∑𝜏           (5.3) 

 

これをピストンスカートに対して適用すると，以下式となる． 

 

 𝑚𝑠𝜀𝑠̈,𝑐𝑚 = 𝐹𝑠𝑝𝑥 + 𝐹𝑜𝑖𝑙 + 𝐹𝑎𝑠𝑝                         

 𝑚𝑠(𝐴𝑝 + 𝛾̈𝑠,𝑐𝑚) = 𝐹𝑠𝑝𝑦 + 𝐹𝑓𝑜𝑖𝑙 + 𝐹𝑓𝑎𝑠𝑝 + ∑𝐹𝑠𝑐                  

𝐼𝑠𝛼̈𝑠 + 𝑚𝑠(𝜀𝑠,𝑐𝑚(𝐴𝑝 + 𝛾̈𝑠,𝑐𝑚) − 𝜀𝑠̈,𝑐𝑚𝛾𝑠,𝑐𝑚) = 𝜏𝑝𝑠 + 𝑀𝑜𝑖𝑙 + 𝑀𝑎𝑠𝑝 + 𝑀𝑓𝑜𝑖𝑙 + 𝑀𝑓𝑎𝑠𝑝 (5.4) 

 

ここで，Foilと Fasp は，ピストンスカートとライナー間に存在するオイルによって生

じる油膜圧力によって作用する垂直抗力となり，Ffoilと Ffaspは摩擦による抵抗力を表

す．また，Moil，Masp，Mfoil，Mfaspはそれぞれ Foil，Fasp，Ffoil，Ffaspによって生じるモー

メントを表している． 
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5.1 ピストンの挙動モデル 

 

また，式 5.4 におけるスカート接線における力およびモーメントは，ピストンスカ

ートとライナーとの間に生じる油膜圧力と接触面圧の差によって発生する．このと

き，スカート―ライナー間における流体弾性力学潤滑モデルは，Reynolds 方程式によ

り以下の式で表される． 

 

𝜕

𝜕𝑧
(ℎ3 𝜕𝑃

𝜕𝑧
) +

1

𝑅2

𝜕

𝜕𝜃
(ℎ3 𝜕𝑃

𝜕𝜃
) = −6𝜇𝑉

𝜕ℎ

𝜕𝑧
+ 12𝜇

𝜕ℎ

𝜕𝑡
                                               (5.5) 

     

 ： オイル粘性率  ： しゅう動部回転方向変位 

R ： シリンダ直径 z ： しゅう動部軸方向変位 

Ⅴ ： 軸方向速度 H ： しゅう動部クリアランス 

P ： 油膜圧力   

 

なお，ここで粘性率はスカート上において一定であると仮定されている．油膜厚さ

はピストン挙動ならびにスカート変形に影響を与える．圧力およびスカート半径方向

の変形に関する弾性体は以下の関係で表される． 

 

𝛿(𝑧, 𝜃, 𝑡) = 𝐶(𝑃̃ + 𝑃̃𝑐)                                                                                             (5.6) 

 

ここで，𝛿 はスカート上接点の変形行列となり，C は剛性マトリクスを表す．ま

た，𝑃̃，𝑃𝐶̃ は油圧および接触面圧を表す行列となる．剛性マトリクス C はスカートの

各領域について修正され，接線は各接点における圧力により変形する関係となってい

る．ここで，スカート弾性変形 𝛿と油膜厚さ h の関係は，式 5.7 となる． 

 

ℎ(𝑧, 𝜃, 𝑡) = ℎ′(𝑧, 𝜃, 𝑡) + 𝛿(𝑧, 𝜃, 𝑡)                                                                    (5.7) 
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このとき，h’ はスカートの 2 次挙動，ボア変形およびスカートの熱・圧力・慣性に

よる変形を加えたスカート-ライナー間のクリアランスを表しており，以下の式で表さ

れる． 

ℎ′ = 𝑐 + ℎ𝑠𝑑
′ (𝑧, 𝜃, 𝜀(𝑡), 𝛼(𝑡)) + ℎ𝑠𝑝

′ (𝑧, 𝜃) + ℎ𝑏𝑑
′ (𝑧, 𝜃, 𝑠(𝑡)) + ℎ𝑝𝑑

′ (𝑧, 𝜃, 𝑃𝑑(𝑡))

+ ℎ𝑖𝑑
′(𝑧, 𝜃, 𝐴𝑝(𝑡)) 

ℎ𝑠𝑑
′ = −(𝜀𝑠(𝑡) − (𝑧 − 𝑧0) 𝑠𝑖𝑛 𝛼 (𝑡)) 𝑐𝑜𝑠 𝜃 

ℎ𝑝𝑑
′ = −

𝑃𝑐𝑙

𝑃𝑑0
𝛿𝑝0(𝑧, 𝜃) 

       ℎ𝑖𝑑
′ = −

𝐴𝑝

𝐴𝑑0
𝛿𝑖0(𝑧, 𝜃)                                          (5.8) 

 

このとき，添え字の sd，sp，bd，pd，id はそれぞれ 2 次挙動( Secondary Dynam-

ics )，冷間時のスカートプロフィール( Skirt Profile )，ボアのひずみ( Bore Distortion )，

指圧による変形( Pressure Deformation )およびピストンの加速に伴う変形( Inertial Defor-

mation )によるクリアランスの変化を表している． 

 

 

Fig.5.3 A mechanical model used for piston motion analysis. 
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5.2 ピストン構造最適化設計 

 

5.2 ピストン構造最適化設計 

以上のような使用環境を踏まえて，ガソリンエンジンピストンの最適構造の検討を行

った．検討したエンジンとピストンの基本諸元を表 5.1 に示す．対象としたピストンは，

自動車用ガソリンエンジンで用いられるピストンであり，単室容積は 621.8cc のものを

検討対象とした． 

次に，最適構造の検討に用いた境界条件と負荷荷重の条件についての検討結果につい

て述べる．先に述べたように，ピストンに求められる機械特性は，動力伝達に加えてピ

ストンスカートで姿勢を制御し，機械的なフリクションを低減する役割がある．したが

って本検討では，燃焼起振力を受けるピストン頂部およびピストンリング，ピストンピ

ンボス，ピストンスカート面を非設計空間とした．さらにはコンロッドの挙動を確保す

る空間も非設計空間と定義し，残りの部分を設計空間として 3D モデルを作成した．図

5.4 は，構造最適化計算に用いたピストンへと作用する荷重条件に関する検討結果であ

る．最適化に用いた荷重条件は，上下往復運動時の慣性力荷重として，エンジン回転数

6,750rpm 相当での往復荷重を参照した．上下方向に往復運動する際に作用する慣性力

の計算には，エンジンのストローク長 s と，コネクティングロッド長さとクランク半径

の比で表す，連桿比 λ を用いて以下の式の通りとなる． 

 

𝑎 =
𝜔2𝑠

2
(cos 𝜃 +

1

2𝜆
cos 2𝜃)                                             (5.9) 

 

 また，ピストンスカートへと作用するスラスト荷重は，ピストンスカートとシリンダ

ライナとのクリアランスおよび線膨張係数を考慮してピストン挙動計算を実施してス

カート垂直方向に作用する荷重を求めた．最後に燃焼圧力荷重は，一般的な自然吸気式

ガソリンエンジンの最大燃焼圧荷重に相当する，10MPa とした． 

 

Table1. Engine and Piston conditions 

Bore/Stroke       [mm] 89.0/100.0 

Displacement volume  [cm3] 621.8 

Cycle Four – stroke 

Piston material Aluminum fused silicon 
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図 5.4 は，構造最適化に用いたモデルの外形と境界条件を示す．図中青色で示す領域

は，ピストンの機能上必要な領域となるため非設計領域として設定し，赤色の領域を設

計領域としている．また，緑線で示す接点にて拘束している．この領域は実際にはピス

トンピンとピンボスとの潤滑接触を行う領域となるが今回検討では強度信頼性確保に

主眼を置いた検討であることと接触応力が各種面圧に比べて微小であることから完全

拘束とした．また，解析において各種荷重は同時に作用することがないことからそれぞ

れ異なるサブケースを用いて計算を行った．すなわち①往復慣性力，②燃焼圧力，③ス

ラスト荷重，④反スラスト荷重の 4 つのサブケースを作成して応力計算を行った． 

 

 

 

 
 

Fig.5.4 Calculation conditions 
 

図 5.5 は，往復運動で作用するピストン慣性力を加速度で示した結果となる．加速度

はエンジン最高回転数，ストロークによって変化するため仕様緒元を基に安全率を考慮

した 20,000m/s2 にて最適化を行った．また，ピストンスカートへと作用するスラスト

荷重は，ピストンスカートとシリンダライナとのクリアランスおよび線膨張係数を考慮

してピストン挙動計算を実施してスカート垂直方向に作用する荷重を求めた（図 5.6）．

グラフはピストン挙動解析を行った際のスカート荷重をクランク角ごとにプロットし

た結果となる．スカート部へと作用する荷重は，圧縮～膨張行程の上死点付近にて最も

大きい荷重が作用し，スラスト側で最も高い値となる．本結果からスカート部へと作用

する荷重を最大 4,000N として計算に用いた． 

 

Combustion Force 

Thrust Force 

Inertial Force 

fixed constraint RBE2 constraint 
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5.2 ピストン構造最適化設計 

 

 

 

 

 
     Fig.5.5 Calculation conditions for inertial acceleration                                       

 

 
Fig.5.6 Calculation conditions for Skirt Forces 
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5.3 最適化手法の実装 

次に，最軽量でピストンの剛性を最大化する構造を検討するため，トポロジー最適

化を基本とした，設計手法について検討を行った．今回検討した設計手法を図 5.7 に示

す．本研究では，FEM 計算を用いて従来のピストン重量と剛性の関係を調査したうえ

で，トポロジー最適化および形状最適化アルゴリズムを用いて，軽量化に効果ある部位

の特定を行う．また，より優れた軽量化を可能とする構造の導出を目的として，密度関

数の分布に比例したラティス構造の配置を可能にする計算プログラムを構築し，実現可

能性について検討を行った．5.4 項より本計算フローでの検討結果を示す．このうち 5.4.1

項ではトポロジー最適化を用いた計算手法について述べ，5.4.2 項ではラティス構造適

用時の検討結果について述べる． 

 

 

 

 

 

      

Fig.5.7 Optimization algorithm aimed at maximizing stiffness considered  

Initialize the model information,  

Boundary condition 

Solve equilibrium equation using FEM 

Compute objective and constraint functions i.e 

compliance and volume 

Compute sensitivity’s objective and volume 

Convergence 

No 

Yes 
Compare the Stiffness, 

Volume 

5.4.1 Topology and Shape 

 optimization 

Placement  

lattice structures 

5.4.2 Lattice optimization 

Update the level set function 



109 

5.4 結果考察 

 

5.4 結果考察  

5.4.1 構造最適化手法を用いたピストン構造 

はじめに，FEM 計算にて従来ピストンに作用する応力と重量の関係を求め，トポロ

ジー最適化による軽量化の可能性を検討した．応力解析は，燃焼圧力荷重，スラスト荷

重，往復慣性力の 3 つの条件を別々に求めている．これは，最大荷重の発生する時期が

各方向で異なるためである．また，最適化の計算条件は，剛性の最大化を目的関数にし

て，体積制約を従来ピストンと比較して -30～50％低減までを 10％毎にトポロジー最適

化計算を行った．得られた形状を基に形状最適化を実施して剛性を改善した効果を比較

している．図 5.8 は，それぞれの荷重条件に対する従来ピストンと，トポロジー最適化

したものおよびトポロジー最適化に形状最適化を行った結果を示す．上記と併せ，鋳造

時のピストン重量と応力も比較として示している． 

グラフ横軸は，それぞれの荷重方向に対する応力を示している．縦軸は，最適化後

の重量を示している．グラフは応力が小さいほど高い剛性を示しており，重量が小さい

ほど軽量であることから，従来ピストンと比較して軽量化しうる限界を判断することに

用いた．(a) は慣性力に対する荷重とピストン重量の比較を示している．トポロジー最

適化による質量変化は，反比例の傾向を示し，鋳造ピストンと比較して高い応力を示し

ている．一方で形状最適化を行った結果では応力緩和が可能となり，鋳造ピストン並み

の作用荷重で軽量化が可能となった．(b) はスラスト荷重に対する応力特性を示してい

る．本荷重条件においては，トポロジー最適化の時点で十分な応力を有しているため，

更なる軽量化を行うことが可能である．これは，スカート部の剛性がシリンダライナ―

との潤滑性とオイル消費量を抑制するために動的な荷重に対して強度を確保するよう

に設計をしているためと推測される．トポロジー最適化および形状最適化にて最も鋳造

ピストンと作用応力が近いのは，(c) の燃焼圧力に対する結果であった． ピストンの上

方に作用する往復慣性力を考慮しつつ圧力荷重に耐える構造とするには現状の鋳造構

造においても十分な強度を有しており，剛性を確保しつつ最軽量で成立しうるピストン

形状は，最大で約 5％の軽量化に留まるものを示唆している． 
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(a) Inertial force 

 
(b) Thrust force 

 
(c) Combustion force 

Fig.5.8 Optimization algorithm aimed at maximizing stiffness considered 
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5.4 結果考察 

 

 

形状最適化後のピストン形状を図 5.9 に示す．ピストン形状の特徴として，外周部

分の設計空間は従来ピストンと似た形状を示しており，内部に多く空孔を含むことがわ

かった．特に強度を満足しつつ質量を低減しうる部位としては，ピストンピンボスの上

部，あるいは燃焼室の頂面近傍が応力緩和に対して余裕があることを示している．これ

は，現行量産ピストンにおいても鋳造の型抜き性や湯流れ性を考慮するために余肉が生

じる部位となることと，今回の検討ではピンボス周辺を完全拘束していることに起因し

ているものと推定する．実際の製品設計においては今回得られた設計形状を基に再度ピ

ストン挙動解析，熱応力信頼性解析を行った後に安全率を求めるとともに鋳造性を十分

考慮していく必要があることを付け加えるがピン窓周辺形状においてはすでに現行量

産品と類似した形状となることが判った． 

 

 

 

 

 

 

Fig.5.9 Piston shape for gasoline engine derived by topology optimization 
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5.4.2 ラティス構造適用による構造最適化 

次に，位相最適から得られた密度関数からラティス構造を配置するプログラムを構築

して，空隙構造の配置を制御したときのピストン内部構造について検討を行った．検討

に使用した空隙構造は，図 5.9 のようなユニットセル構造となる．この構造は，金属 3D

プリンタでの造形を前提とした製造を可能にするため，XYZ 方向にて金属粉末の排出

箇所を設けた空隙構造となる．ユニットセル構造は，トポロジー最適化で得られた密度

関数に比例して空隙率を変化することができる．本検討では，空隙率を 1～78％まで変

化させて空隙の配置を行った．本構造を用いてピストン内部に空隙構造を適用した結果

を図 5.11 に示す．空隙構造の適用に用いた密度分布は(a)となり，前述の通り燃焼圧力

荷重に対しての影響が強いものとなる．この分布を用いて得られた計算結果が(b)とな

る．構築したプログラムによってラティス構造における空隙率を変化させることができ

ている．しかしながら非設計空間との連結部の構成やユニットセルサイズの大きさを変

更することができていないため，今後更なる修正を行っていくことでより汎用性の高い

モデルとなると推定する． 

 

 
Fig.5.10 Lattice structure  

 

 
   (a) Density function                             (b) Optimized structure 

     Fig.5.11 Optimization algorithm aimed at maximizing stiffness considered 

Density [-]
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5.5 ピストンによる振動減衰検証 

 

5.5 ピストンによる振動減衰検証 

 以上の検討結果をまとめ，実ピストンへの減衰ラティス構造の適用構造の一例とそ

の期待効果について検証を行った．ピストンへの適用効果の検証では，2 章で述べた

減衰効果の検証方法のうち自由振動場での減衰特性の計測原理を用いて，ハンマリン

グによって生じる振動伝搬からの応答特性を取得した．これはユニットセルにおける

減衰計測方法と比べて形状の複雑さをもつ実際形状では，形状に起因した周波数特性

が主となる一方，測定対象となるピストンも十分な質量を有していることから上記手

法を用いることとした．図 5.12 は，ピストン内部に 2 章で設計した円柱状の摩擦減衰

構造を適用し，金属 3D プリンタを用いて試作した素材形状の外観写真となる[106]．ガ

ソリンエンジンに用いるピストンの場合，素材となるピストン鋳造にて形成した後に

機械加工にて外周部加工および皮膜処理を施すため，本形状は加工前段階を想定して

造形を行った．また，性能の比較用として摩擦による減衰機構を設けない，中実形状

での素材も併せて造形を行い，それぞれの振動伝達特性の比較に用いている．また，

造形後のピストンは内部に 3D モデルとの差異ならびに造形時の欠陥が生じていない

ことを確認するため，別途 X 線 CT による内部構造計測を行い，狙いの構造が造形で

きていることも併せて確認をしている． 

 本試作品を用いて振動の伝達関数を計測した結果を図 5.13 に示す．グラフは各周波

数軸に対する振動の応答特性を dB にて標記した結果となり，中実のピストンと円柱

部を設けたものとの比較となる．振動の応答特性は，エンジンにおける振動伝搬経路

と同じくピストンの頂面を加振点とし，ピンボス付け根を応答点として計測を行っ

た．最も振動の応答の高い周波数は 6000Hz 付近となり，この結果はピストン単体で

の固有値とも近しく，外乱なく計測が行えているものと推定できる．円柱状の摩擦構

造をもつピストンでは，6000Hz 付近での応答特性が顕著に低減をしており，最大で

13dB の低減が確認することができる．この効果はピストン本体が共振によって変形

し，構造内部での摩擦が発生したことによって振動応答が鈍化，すなわち減衰をして

いるものに相当する． 

 同様に櫛歯構造を設けたピストンにおける素材外観形状と振動伝達計測を行った結

果を図 5.14 および図 5.15 に示す[107]．円柱形状での計測結果と異なり，櫛歯構造では

固有振動数の変化が見られ，約 1000Hz 低周波に固有値がシフトする結果となった．

これは櫛歯間の隙間が大きいために系全体での固有値が低下したためと考えられる．

この傾向はピストンの強度信頼性へも影響を与えることから回避すべき内容となるも

のの減衰効果は同様に得られることが判った． 
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Fig.5.12 Application example of a piston with a cylindrical friction damping structure 

 

 

 
Fig.5.13 Frequency response function due to cylindrical friction damping structure 
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Fig.5.14 Application example of a piston with a comb teeth friction damping structure 

 

 

 

 

 

Fig.5.15 Frequency response function due to comb teeth friction damping structure 
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結論 結論 

本論文では，振動低減手段のひとつとして構造間の摩擦振動によって生じる摩擦減

衰による原理を応用した摩擦減衰構造や，粉体ダンパに関する研究および本構造のピ

ストン適用方法について検討を行った． 

第 2 章「摩擦を利用した振動減衰のモデル化」では，パッシブ型の制振器である粉

体ダンパによる機能検証方法について検討を行った．各種ある減衰性能の計測手法の

うち動的粘弾性計測および中央加振試験法摩擦による減衰効果の検証を行った．検討

の結果以下知見を得ることができた． 

・面接触を用いた減衰構造で最も良好な性能が得られた形状は櫛歯構造であった． 

・上記構造内部隙間に金属粉体を封入することで，更なる減衰効果が期待できる． 

・粉体封入構造では，剛性の大幅な低下なく減衰のみが向上する特徴がみられる． 

金属主体の接触構造においても，より優れた摩擦発現の可能性があるが，大荷重も

想定した際には粉体摩擦が効果の面で優位性が高くなることが示唆された． 

つぎに，第 3 章「微細粒を用いた粉体ダンパの性能」には，内部に中空形状を有す

る短冊試験片の内部に封入する微細粒子の粒子径，充填率，振動振幅をパラメータと

して振動減衰性能の評価指標である，損失係数の変化について検討を行った．試験に

は，梁の減衰試験で用いられる中央加振法を参考に，粒子の径と充填率，粒子種を変

化させてそれぞれの差異を分析した．計測した性能の妥当性検証には，梁の変位量も

考慮すべき物理量となることから，レーザー変位計センサによる同時計測を行うこと

で以下の知見を得ることができた． 

・微細粒による粉体ダンパの振動減衰は，振動変位と共振次数に対する依存性が高

く，高次数であるほどより高い減衰性能を示す．この効果は，粒子運動量に関係し

たもので，大振幅大変形を伴う箇所への減衰に適した機構となりうる． 

・封入する粒子は，同一質量でも微細粒径であるほど自由運動する一定量の空間を

必要とする． 

そのため粉体ダンパの適用によって優れた減衰性能を得ることから，質量効率が優

れたものになる可能性があると結論づけた． 

上記知見の詳細分析には，第 4 章「粉体ダンパのシミュレーションモデル」にて

DEM を用いたモデルを構築した．上述した粉体の封入パラメータに対する封入粒子の

挙動ならびに減衰に寄与するエネルギ収支を計算解析によって求めることで実験との
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対比を行った．パラメータの同定には，振動シミュレーションに先立ち摩擦係数の設

定を行う精度検証方法について考察を行う．計算解析の実施には，Hertz の接触理論

をベースに材料の機械的特性を考慮した離散要素法（discrete element method，以下 

DEM）シミュレーションを用いる静止摩擦係数の同定を行うことで以下の知見を得

た． 

・アルミニウム粉体は， 紛体工学の安息角を用いた静止摩擦係数の同定と 辻らの

減衰係数の決定方法を組み合わせることにより 精度よくシミュレーション するこ

とができる． 

・ 一方，ジルコニア粉体は，その高い密度により空隙率に対する減衰性能に最大

値を持つことが予想される． 

・DEM によって粒子挙動を予測した結果、衝撃力と摩擦力によって最適となる空

隙率が存在するため、設置する制振対象物の粒子封入空間および振動形態によって

粒子を選定していくことが重要となる。 

第 5 章「ガソリンエンジンピストンへの減衰設計」では，近年進化の著しい積層造

形（Additive Manufacturing）技術の進化によって従来の鋳造や鍛造，切削加工では製

造が難しかった複雑な形状をも造形を可能にする技術のピストンへの適用検討を行

う．積層造形技術は樹脂および金属材料においてもサブミリオーダーサイズの微細造

形を可能としているため，微細な空隙を含む格子構造を意図して造形することも可能

なっている．著者らは，トポロジー最適化によってポーラス材料の内部構造を設計し

て積層造形技術で忠実に造形することにより，軽量かつ高剛性さらには自動車に求め

られる様々な機械特性を実現しうる構造を創出するための取り組みを行っている．本

報は，ガソリンエンジンの軽量化と強度の両立に向けて設計者の意図通りに製造する

ことが可能な Additive Manufacturing による造形を前提とした，理想形状の導出につい

て検討を行った結果を報告する．検討には，トポロジー最適化によって現行のガソリ

ンエンジン用ピストンと同材質にて同等以上強度を得るための指針について導出を行

った．導出した形状は，2 種類の手法を用いており，1 つは任意質量で剛性を最大化す

る単位構造（ラティス構造）を周期的に配置するもので，2 つ目は一般的なＣＡＥソ

フトウェアによるトポロジー最適化によるものである．それぞれを比較分析した結

果，最も効率的に軽量化を行うためには，ピストンへと作用する様々な荷重のうちエ

ンジンの燃焼によって発生する圧力荷重に対する応力を緩和することが重要となる．

これを質量最小限に実施するには，ラティス構造の適用が効果的となる． 

結論 
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