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TakeshiSAWANOBORI MasanobuNAKAMURA YukiharuAKIYAMA

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　Abstract

　Recently，　it　is　required　to　consider　synthetically　the　dynamic　characteristics　of　the　spring・

mass　system　from　the　standpoint　of　both　vibration　isolation　and　noise　isolation．　In　the　present

paper，　application　of　the　finite　element　method　is　proposed　in　order　to　answer　this　request．

Mass　and　stiffness　matrices　are　derived　by　the　use　of　exact　solution　of　the　coil　spring　in

equilibrium．　Calculated　values　using　finite　element　approach　agree　well　with　experimental　values，

and　dynamical　characteristics　of　spring・mass　system　become　clear　for　wide　range　of　frequency．

1．緒 言

　圧縮円筒コイルぽねを構成要素として用いている機

構の動的解析は，ぽね質量の慣性効果を省略し，その

弾性効果のみを考慮する離散系としての解析とぽね質

量の慣性効果とぽねの弾性効果を考慮する分布系とし

ての解析に大別される。例えぽ，動弁機構の弁のおど

りや防振緩衝装置の力の伝達率の解析では，ばね質量

の慣性効果を省略した解析で十分なことが多いが，動

弁機構のサージソグ現象を調べたり，防振緩衝機構で

ノイズ絶縁を考慮した対策を考える場合には，ぽね質

量の慣性効果を考慮した解析が必要である1・2）。

　しかし，上述のようにコイルぽねを用いた機構の動

的解析を問題とする現象ごとに分けて取り扱うのは，

解析を容易にするためであって，一方の現象を重要視

し，他方の現象を軽んじてよいということではない。

むしろ，最近はぽねの使用範囲の広がりと苛酷な使用

条件の増大にともない，ばねを用いた機構の動特性を

広い周波数域にわたって総合的に検討する必要が増し

てきている。

　コイルばねを用いた機構の動特性を総合的に検討す

るためには，ぽねの変形特性や応力特性などの諸特性

を正確に把握する必要があるが，従来用いられている

解析法にはいくつかの間題があることが指摘されてい

る3｝。このため最近，有限要素法を用いてぽねの諸特

性を統一的に解析しよ一うという試みが行われ，応力特

性の解析において有益な結果が得られている3・4｝。筆者

らも，ばねの諸特性に重要な影響を及ぼすピッチ角を

考慮したばね要素の質量マトリックスと剛性マトリッ

クスをコイルぽねの静的平衡解をもとに求め，有限要

素法によってコイルばねの動特性および応力特性の解

析を行い，良好な結果を得た5・6）。

　本報告は，既報の方法5）を踏えて，コイルぽねを用

いた機構の動特性を統一的に検討する基礎を確立する

ことを目的としている。そのために，ばねと剛体より

なる系を有限要素法で解析するための質量および剛性
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マトリックスを導き，それを簡単なばねを用いた機構

の固有振動解析に用い，実験と比較してその有効性を

示す。さらに解析の結果得られた知見について述べ

る。

2．　記 号

　本報告で用いる主な記号は以下のようである（Fig．

1参照）。

　　x，y，2：素線軸上任意点における接線，主法

　　　　　　　線，従法線方向の座標

　　u，v，　w：素線軸変位のx，　y，　z成分

　　β，δ，ψ：素線断面の回転角のx，y，　z成分

　X，Y，　Z：断面力のx，　y，　z成分

　T，H，　M：断面モーメントのx，　y，　z成分

　　　　κ，τ：素線軸の曲率と振率

　　　　　θ：ぽね中心軸まわりの角座標

　　　　　s：素線軸に沿う曲線座標

　　　　　φ：ぽね要素の全巻角

　　　　　r：平均コイル半径

　　　　　d：素線の径

　　　　　A：素線断面積＝πd2／4

　　　　　1：素線直径まわりの断面二次モーメソト

　　　　　　　＝π44／64

　　　　　α：ピヅチ角

　　　　　n：有効巻数

　　　　　E：縦弾性係数

　　　　　G：横弾性係数

　　　　　ρ：密度

　　　　　ω：固有円振動数

　　　　　レ：無次元固有振動数

　　　　　　　＝（ω夕2／COSα）㎡ρノ1／EI

　　　（a）　　　　　　　　　　　　　（b）

Fig．1　Co－（）rdinate（a）and　spring　element（b）

Ms：ぽねの全質量＝2πρrAn／cosα

力：ぽね全体のぽね中心軸まわり慣性モー

　　メソト＝2rrρr3An／cosα

m．：円筒形付加剛体の質量

1。：円筒形付加剛体の重心を通る直径軸ま

　　わりの慣性モーメソト

ノ、：円筒形付加剛体の円筒軸まわりの慣性

　　モーメソト

μ：質量比＝Mα／Ms

η：慣性モーメソト比＝1。／九

ζ：慣性モーメソト比＝1。／ノ、

3．　理 論

　3．1ばね要素の要素マトリックス

　コイルぽねを用いた機構を有限要素法によって解析

するためには，コイルぽね要素（Fig．1（b））内任意位

置の変位を表わす適当な表示式を求める必要がある。

しかし，コイルぽね要素のような曲率と振率を有する

空間曲線形構造要素に対して解の収束性のよい適当な

変位表示式を多項式近似などの簡単な方法で得ること

は困難である。そこで本報告では，静的平衡状態にあ

るぽねについては，ぽねの釣合方程式が厳密に解ける

ことに着目して，この厳密解の変位を要素変位式とし

て用いて質量マトリックスと剛性マトリックスを求め

る。以下に誘導過程を述べる。

　静的平衡状態にあるコイルばねの釣合方程式は

dX
－一 ﾈr＝Ods

dY
可＋κx－・z＝o

dZ
万『＋τγ＝o

dT
－一一 ﾈ」HニOds

dH百＋・丁一・M－z＝o

dM　　十τH十γ＝Ods

（1）

である5）。断面力および断面モーメントと変位および

角変位の間には，

霊1㍗）／
（2）
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のカー変位関係が成り立つ。この場合，断面力YとZ

による勇断変形を無視しているので，適合条件として

が成り立つ。ここに

・－c°Oα，・－s’；2α畜一。。iα　（・）

である。

　式（1）～（3）は断面力X，Y，　Z，断面モーメソトT，

H，M，変位u，　v，　w，角変位β，δ，ψに関する

連立微分方程式であるが，以下のように，各変量X，

Y，……，δ，ψのみの式に還元することができる。す

なわち，式（1）のはじめの3式に式（4）を考慮して，簡単

な微分と四則演算を行えぽ，各断面力のみの式

揚（d2dθ2十1）X－・

（d2dθ2十1）Y－・

万（d24θど十1）z－・

（5）

を容易に導くことができ，さらに式（5）を求めると同様

の方法で式（1）の残りの3式から各断面モーメントのみ

の式

を得る。式（2），（3）に式（5），（6）の関係を考慮すれぽ，各

断面力および断面モーメソトに関する式（5），（6）を求め

たのと同様の計算によって，変位u，v，ωおよび角変

位β，δ，ψに関して，各変数のみの式

☆（d2dθ2十1）4u－・

晶（d2dθ2十1）4v－・

昔（d2dθ2十1）4w－・

昔（d27∂’＋1）3B－・

奇（d2dθ2十1）36－・

券（d2dθ2十1）㍉一・

（7）

を導くことができる。式⑤～（7）により，断面力，断面

モーメソト，変位，および角変位を表わす一般式は

1，θ，θi　cos　0，θZ　sinθ（i＝1，2，3）の線形結合で

表わされることがわかる。この断面力，断面モーメン

ト，変位，および角変位を表わす一般式を再び式（1）～

（3）に代入して，各一般式の線形結合定数を調整すれ

ぽ，変位や断面力などは12個の定数パラメータal，　a2，

…… Ca12を用いて

　　u＝Aa

　　X＝Ba

と書くことができる。ここにu，X，　aは，

u＝
w
β

δ

ψ

A，

X＝

X
Y
z
T

H
M

a＝

al

！2

a12

（8）

（9）

㈹

であり，　　Bはその要素がぽね諸元をパラメータと

して含む，1，θ，θi　cos　0，θ¢sinθ（i＝1，2，3）の線

形結合式で表わされる6×12のマトリックスである。

以下ではuを変位ベクトル，Xを断面力ベクトル，　a

をパラメータベクトルという。

　ぽね要素の節点①（θ＝0）と節点②（θ＝φ）におけ

るu，X，　A，　Bにそれぞれ添字1と2をつけて表わ

すことにすれぽ式（8）と（9）から

　　Ui＝　Ala，　u2＝A2a

　　X1＝Bla，　X2＝B2a

である。要素節点変位ベクトルU。を

Ue－
ill）

⑪

⑫

⑬

と定義すれぽ，式ai）から要素節点変位ベクトルU，（節

点変位）とパラメータベクトルa（定数パラメータ）

を関係づける式

　　U。＝Pa

を得る。

　ここにPは

P－
i：：）

なる12×12の係数マトリックスである。

⑭

as）

　ぽね要素の節点①と②における外力ベクトルをそれ

ぞれF1，　F2とすれぽ，

　　F1＝－Xl，　F2＝X2　　　　　　　　　　　　　　⑯

である。要素節点力ベクトルを

Fe－ill）　　　　　ao
とすれば，式㈹とa2）から

Fe－ i一：1）－Qa　　　　⑱

一3
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を得る。ここにQは，

Q－i一：1）　　　⑲
なる12×12の係数マトリックスである。

　式⑲に要素節点変位ベクトルと定数パラメータベク

トルを関係づける式⑭を用いれば

　　F．＝Qa＝QP－iu，　　　　　　　　　　　　　　　　⑳

を得る。式¢9は節点変位と節点力を関係づける式であ

るから

　　K、＝QP－1　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　⑳

が，ぽね要素の剛性マトリックスである。

　ぽね要素の質量マトリックスはばね要素の運動エネ

ルギーから求める。ぽね要素の運動エネルギーT、は，

その対角成分mi（‘＝1～6）がMl＝M2＝M3＝ρAr／

cosα，　M　4＝2ρlr／　cos　ev，　M　5＝〃z　6＝ρlr／cosαである

対角マトリックスMdを用いて

㍗一†∫1輌∪4θ　　　2・）

と表わされる。ここに台は時間微分を，tはマトリッ

クスまたはベクトルの転置を表わす記号である。

　式22）に式（8）と⑭を用いれば，

Ts一戟辯b叫
　　　一去旋・［∫IA・M・Adθ］P－’be　2・）

となるから，ぽね要素の質量マトリックスMsは，

Ms－P－－1
m∫IA・M・Adθ］P－i

24

である。ただしP－tはP－t＝（P－1）tの意味である。

3．2　剛体一ばね要素の要素マトリックス

　ぽねを用いた機構の有限要素法による解析では，ぽ

ね要素の節点①に剛体が付加されたFig．2のような剛

体一ぽね要素に対して要素マトリックスを求めておく

と便利である。剛体ばね要素の要素マトリックスを求

めるにあたっては，ぽね要素部分については上述の解

析は何らの変更も必要としないから，剛性マトリック

スはぽね要素の剛性マトリックスと同一で式⑳であ

り，質量マトリックスは付加剛体の運動エネルギーか

ら得られる質量マトリックスをすでに求めたぽね要素

の質量マトリックスに加えて補正すれぽよい。それ

で，ここでは剛体要素部分の質量マトリックスの誘導

について述べる。

　剛体要素の運動エネルギーTrは，剛体要素の質量

と慣性主軸まわりの慣性モーメソトをその対角要素と

する6×6の対角マトリックスM。と質量中心の並進

変位と角変位をその要素とする6×1の変位ベクトル

z

②

①
一 一

べ
　‘＝�F　■／

，’一一”一゜一一一一一一
`、

　　　Axis　of　Spring

Fig．2　Rigid　body・spring　element

u。を用いて

　　Tr一古輌　　　　　　　2・）

と表わすことができる。一方，u。と節点変位ベクト

ルIJ，の間には

1霊。）｝　　　　　2・）

の関係が存在する。ここにDはその要素がFig．2の1

とhに依存する6×6のマトリックスで，0は6×6
の零マトリックスである。式26）を式2S）に用いれぽ，

　　苧†ピ［c・M・C］te　　　　　eo

となるので，付加剛体の質量マトリックスは

　　Mr＝CtM。C　　　　　　　　　　　　　　　2S）

である。剛体一ぽね要素の質量マトリックスMeは式

⑳と式2S）を加え合わせた

　　M．＝Ms十M，　　　　　　　　　　　　　　29）

である。

　3．3　支配方程式と固有振動解析

　質量マトリックスの式⑳と剛性マトリックスの式⑳

を用いれぽ，剛体一ぽね要素の運動の支配方程式は，

　　M，U，十K，Ue＝F．　　　　　　　　　　　　　　Bo）

となる。なお，式29）においてMr＝①の場合は式㈹は

ばね要素の運動の支配方程式となる。コイルぽねと剛

体よりなる系の減衰のない自由振動の方程式は，各要

素に対して得られる式BO）を各要素節点における力の釣

合いと変位の連続性を考慮して，整理統合すれぽ，

　　MU十KU＝0　　　　　　　　　　　　　　　　β］）

となる。ここでMとKはそれぞれ，系全体の質量マト

リックスと剛性マトリヅクスであり，Uは系全体の節

点変位ベクトルである。式⑪の解として，時間に関し

て正弦的に変化する解を仮定して，固有円振動数ωと

固有振動モードUoを求めるための式

　　KUo＝ω2MUo　　　　　　　　　　　　　　　　β2）

4
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を得る。式B2）に固有値解析を行い，ωとU。を求める。

4．結果と検討

　4．1計算例

　振動機械をばねで支持した防振機構や弁と弁ぽねか

らなる動弁機構の簡単なモデルであるFig．3の系を計

算例として用いる。

　結果を示すにあたって，固有振動数については無次

元固有振動tw　V＝（ω夕2／COSα）㎡bJA／EIで示す。固有振

動モードについては，ぽね中心軸に関する振動の方向

でモードを表示すると，系の振動状況を把握し易いの

で，Fig．4に示すように，ぽね中心軸方向の振動を主

とする振動モードを伸縮モードと呼び記号Tで，ぽね

中心軸まわりの振動を主とする振動モードを振り振動

モードと呼び記号Rで，ぽね中心軸横方向の振動を主

とする振動を曲げモードと呼び記号Bで表わす。また

同じ呼称のモードでも，剛体の運動を主とした従来の

ばね一質量系の解析結果に対応する振動モードの場合

は記号T，R，　Bの後に記号Mを，ばねの振動が主で

ある振動モードの場合は記号T，R，　Bの後に記号S

をつけて区別する。各モードの次数はこれらの記号の

後に数字で示す。たとえば，TS－1はぽねの振動を主

とする一次の伸縮振動モードである。

Mass

Fig．3　A　example　of　spring・mass　system

r

Trans．　Mode

　　（T）

F）’　9．4

Ψ

　　Tors．　Mode　　　　　Bend．　Mode

　　　　（R）　　　　　　（B）

Classification　of　vibration　modes

N

A

　Fig．5とFig．6は剛体質量の変化に対する固有振動

数の変化の様子を示したものである。Fig．5の伸縮モ

ードTM－1に対する固有振動数は，剛体質量m、とば

ね全質量msとの比である質量比μが小さい場合は，

ぽね質量の固有振動数に及ぼす影響が大きくなり，

μ→0（Ma→0）の極限では一端固定他端自由のぽねの

一次の伸縮振動の固有振動数（表1のパラメータを有

するぽねではy＝33．5×10－3）に近づく。一方剛体質

量m、がぽね全質量msに比べて大きい場合は，剛体

質量の固有振動数に及ぼす影響が大きくなり，ぽね質

量を省略してμ→。。（M，→0）として求めた1自由度

のぼね一質量系の伸縮振動の固有振動数に近い値が得

られる。質量比μが大きいときは，ぽね全質量の1／3

と剛体質量を加えた等価質量を用いて伸縮の固有振動

数を求めれぽよい7）が，この場合，ばね質量を無視し

た場合の固有振動数ωoに比べて約ωo／6μだけ低い固

有振動数が得られる。したがって，ぽねの質量を考慮

×10－3

η＝2．70　　η＝6．5　　∂＝4．Omm

ﾄ＝4．25　　α＝4．8°　　γ＝13．Omm

、＼　　　　、

＼　　　　　〉

100

T0

P0

@5

@1

O．5

＼．

、

一・一・－
aending（BM－1）一・一・－Bending（BM－2）一一一Translation（TM－1）

　　　　　　　　　＞s。rsi。n（RM．、1＼

、＼

　　　　＼

_　　　A　　　＼　　　　　　　、

、

、

0．1　　　　　　　　　0．5　　　　1　　　　　　　　　　　　5
10　　　　　　50　100

　　　　　　　　　　　μ
Fig．5　Dimensionless　natural　frequency　vs．　mass

　　　　ratio－（1）

O．11

0．09

0．07

0．05

　0．1

’＼’＼こごこ》．

η＝2．70　　η＝6．5　　（1＝4．Omm

ﾄ＝4．25　　α＝4．5°　　r＝13．Omm

＾、． ，．

@一一＝ニニニ　　　ー
一

・’一
’　　一

＼＼

、

一・一・－ aending
Torsion（RS－1）一
@　　　　　（BS－1）

@　　　　　（BS－1）一・・一・・－ aending

一一一 sranslation（TS－1）

0．5　　1

μ

5　　10 50　100

Fig．6　Dimensionless　natural　frequency　vs・mass

　　　ratio－（2）
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Table　l　Dimensions　of　coil　spring

材　　　　質
素　　線　　径

コイル中心径
自

総

有

ピ

由

巻

効巻
ッ　チ

長

数

数

角

SWPV
4mm
26mm
50mm
8．5

6．5

4．8°

した場合と省略した場合の固有振動数の相違が5％以

下になるμを求めるとμ≧3．5である。μ＝3．5では，

Fig．5から，表1のばねの場合，　TM－1に対する固有

振動数は，ぽね質量を省略した場合レ＝11．4×IO’3で

あり，本報の計算結果ではレ＝10．8×10－3であるか

ら，確かに5％の相違がみられ，本報の計算の正しい

ことが示される。μが小さい場合についても，ぽね一質

量系の伸縮の固有振動数を算定するための等価質量を

求めることができる7）が，そのためには棒の縦振動の

固有振動解析を行う必要があり面倒である。本報の計

算によれぽ，剛体質量とばね質量の比μに関係なく計

算が可能なので便利と思われる。

　Fig．5の振りモードRM－1に対する固有振動数は，

質量比μに関係なく一定値をとる。これは，ピッチ角

αが4．8°と小さいため，剛体の伸縮振動との連成が

Fig．5の点線部分に対応するμの値を除いては弱いた

めと，剛体のぽね中心軸まわりの慣性モーメソト1。

とぽねのぽね中心軸まわりの慣性モーメソトノ、の比

である慣性モーメント比ζがζ＝4．25と比較的大き

いためである。Fig．5のRM－1に対する固有振動数

は，本報の計算によれぽy＝11．4×10－3であり，ぽね

の慣性効果を省略した簡単な1自由度ねじり振動系と

して求めた固有振動数はv＝11．8×10－3であって，両

者は良く一致している。このように慣性モーメント比

ζが大きいときは1自由度ねじり振動系として求めた

固有振動数がRM－1に対する固有振動数となるが，慣

性モーメソト比ζが小さくなると，ぽねの慣性モーメ

ントの固有振動数に及ぼす影響が大きくなり，ζ→0

の極限では一端固定他端自由のぼねの一次の振り振動

の固有振動数（表1のぽねではy＝38．3×10－3）とな

る。

　曲げモードに対する固有振動数は，Fig．5ではBM－

1とBM－2の二つのモードに分けて描いてある。　BM－

1モードとBM－2モードは，μが大きい場合はそれぞ

れ剛体質量の横運動を主とする振動モードと剛体のぽ

ね中心軸に直角な軸まわりの運動を主とする振動モー

ドであり，μが小さい場合は，それぞればね先端に慣

性モーメソトのみ有する系の曲げ振動の1次と2次の

モードである。計算によれぽ，BM－1モードに対する

固有振動数は，μの変化によって変わるのに対し，

BM－2モードに対する固有振動数はほとんど変化しな

いo

　μが大きい場合曲げモードBM－1に対する固有振動

数をぽね先端に質量を有する1自由度曲げ振動系の固

有振動数として求めれぽ，μ＝2で11．6％，μ＝10で

7．0％，μ＝50で4％程度本報の計算結果と相違する。

一方曲げモードBM－2に対する固有振動数を，ぽね先

端に慣性モーメントを有する1自由度曲げ振動系の固

有振動数として求めた場合は，本報の結果の半分程度

の低い値しか得られない。曲げモードでは，剛体のぽ

ね中心軸横方向の運動とぽね中心軸直角軸まわりの回

転運動の連成が考えられるので，ぽね先端に質量と慣

性モーメントを有する2自由度曲げ振動系としての解

析を行えば，BM－1モードに対する固有振動数は，本

報の結果と比較した場合μ＝2で5％，μ≧10では1

％以下の相違となり良く一致するが，BM－2モードの

固有振動数は，本報の結果よりμ＝2で20％，μ＝

10で15％，μ＝50で14％程度高い。μの大きい場

合，BM－1モードに対する固有振動数は2自由度曲げ

振動系の固有振動数と良く一致するが，BM－2モード

に対する固有振動数は，2自由度曲げ振動系の固有振

動数に対して若干の相違がある。

　μが小さい場合BM－1モードに対する固有振動数

は，ぽね先端に慣性モーメントを有する1自由度曲げ

振動系の固有振動数より15％低い値（図5ではv＝

12．0×10－3）である。一方BM－2モードに対する固有

振動数は対応する簡単な振動モデルを作ることはでき

ない。これはμが小さい場合は，BM－2に対する固有

振動数はぽね質量の慣性効果を考えて求める必要があ

るためである。

　Fig．6の固有振動数は，ぽねの振動を主とするモー

ドに対する固有振動数である。Fig．6のTS－1モード

に対する固有振動数は質量比μを小さくすると一端固

定他端自由のぽねの伸縮のモードに対する固有振動数

（Fig．6の場合y＝9．87×10－2）に，μを大きくすると

両端固定ぽねの1次の伸縮モードに対する固有振動数

（Fig．6の場合レ＝6．69×10－2）に近づくが，μが比較

的小さな値でも両端固定ぽねの伸縮1次モードに対す

る固有振動数に比べて相違は小さく，μ＝2で4．7％の

相違がある程度である。このようにTS－1モードに対

する固有振動数が，μが比較的小さくても両端固定ぽ

ねの一次の伸縮モードに対する固有振動数に近くなる

6
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理由は，TM－1に対する固有振動数に比べて，　TS－1

　モードに対する固有振動数が高く，剛体質量の伸縮振

動が小さくなるためである。μが大きくなれぽ，この

　傾向はさらに顕著になり，剛体質量の運動がほとんど

　静止状態となり系は両端固定ぽねの状態に近づく。

　　Fig．6の振りモードRS－1に対する固有振動数も，

RM－1モードに対する固有振動数の場合と同様に，質

量比μにかかわりなく一定（Fig．6ではy＝7．・77×

lO“2）で，両端固定ぽねの一次の振りのモードの固有

振動数に対して4％程度高い値である。このように

RS－1モードに対する固有振動数が，両端固定ぽねの

一次の振りモードの固有振動数に近いのは，TS－1モ

　ードに対する固有振動数の場合と同様，RM－1モード

に対する固有振動数に比べてRS－1モードに対する固

有振動数が高く，剛体のぽね中心軸まわりの回転運動

が小さくなるためある。

　　曲げのモードBS－1については，　Fig．　6に示すよう

に同一モードに対して二つの固有振動数が得られる。

　これは，ばねのピッチ角と巻角に依存して，ぽねの曲

げ剛性にわずかな異方性が存在するために生ずるもの

である。BM－1とBM－2モードに対する固有振動数の

場合にも，各モードに対して二つの固有振動数が存在

するが，質量比μあるいは慣性モーメソト比ηの影響

のために，Fig．5上で明瞭に区別できるほど離れては

いない。BS－1モードに対する固有振動数はμが小さ

　くなるとやや高くなる傾向を有しているが，μが大き

　くなるとほぼ一定となる。慣性モーメント比ηが大き

　くなると，両端固定ぽねの曲げ1次モードの固有振動

数に近づくことが予想されるが，Fig．6のηでは両端

固定のぽねの曲げ一次の固有振動数より13．5％高い

値v＝8．55×10－2となっている。

　　なおFig．5とFig．6で点線で示した範囲は，　TM－1

またはTS－1モードに対する固有振動数がμの増加に

　よって減少し，振りモードと伸縮モードの振幅の大き

さが同程度とみなせる部分である。領域の限界の。印

は，次に述べる振りモードと伸縮モードの最大振幅比

が2対1または1対2となるところである。

　Fig．7，　Fig．8，　Fig．9は質量比μを変えた場合の振

動モードの推移を調べたものである。振動モードを考

察するにあたっては，前述のように，静止時のぽね中

心軸に対する振動の方向で，モードを調べるのが都合

がよいので，計算で得られた結果からぽね中心軸に対

するコイル各巻の回転量とコイル各巻の中心の移動量

を求めて図示した。Fig．7，　Fig．8，　Fig．9のunはこ

Sのようにして求めたぽね中心軸まわりのコイル各巻の

／
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に沿うコイル各巻の中心の移動量である。

　質量比μが比較的小さくμ＝0．2の場合のモードを

Fig．7に示す。振りモード，伸縮モード，曲げモード

の順に固有振動数が大きくなっており，各モードはき

わめて明確に区別できる。μ＝o．5のFig．6の点線部

分に相当する質量比の場合は，Fig．　8のよう！こはじめ

の二つの固有振動数が接近し，振りと伸縮モードの連

成した振り伸縮形のモードが得られる。一方，3番目

の固有振動数については，曲げモードが明確に認めら

れる。質量比μを大きくしたμ＝20．0では，再び，振

り，伸縮，曲げの各モードの区別が明確にできるよう

になるが，μ＝0．2の時とは逆に伸縮モードに対する

固有振動数の方が振り振動モードに対する固有振動数

より大きくなっている。

　以上，本報の方法でFig．3の機構について表1の弁

ぽねを用いた場合の固有振動解析について述べたが，

これらから動弁機構の振動と関連のある事柄について

考察する。まず動弁機構の弁のおどりの解析で重要で

あるTM－1モードの固有振動解析においては，実際の

弁機構では質量比μが1～3程度であるので，ぽねの

慣性効果を考慮しないと，固有振動数に約5～10％程

度の誤差が生ずることが分かる。またサージング現象

であるTS－1モードの固有振動数の解析においても，

従来のようにぽね両端固定の仮定を行った場合は，固

有振動数に4～8％程度の相違がある。さらに動弁機

構には弁ぽねの弁軸まわりの回転現象7｝がみられる

が，これについては本報の解析結果からは，動弁機構

の質量比μの存在する範囲で，伸縮と振りのモードに

対する固有振動数が非常に接近し，伸縮，振りの連成

が強くなるためと結論することができる。

　本報の計算においては，ぽね1巻あたりの分割数は

4分割，質量マトリックスの計算に用いたガウス積分

の分点数は10とし，固有値解析にはQR法を用いてい

る。要素の分割が比較的粗いようにみえるが，解の収

束状況は極めてよく，本報の質量マトリックスと剛性

マトリックスはぽねを用いた機構の動的解析を有限要

素法を用いて統一的に扱うために極めて有効と思われ

る。

　4．2　実験による検討

　本報告の解析方法の有効性を調べるために，定常加

振法による振動実験を行った。実験はFig．10にその

概要を示すように，一端に剛体を付加したコイルぽね

の他端を加振台上に固定し，ぽね軸方向に加振して振

動の様子を動歪計とストロボスコープを用いて観察し

た。ぽねがピッチ角を有するためにぽねの中心軸方向

の加振のみでも，振りモード，曲げモードの振動が観

察され，ぽね中心軸まわりやぼね中心軸横方向への加

振の必要は認められなかった。実験に用いたぽねは計

算に用いたのと同じ表1の諸元を有し，ぽねに対する

剛体の質量比と慣性モーメント比は，それぞれμ＝

2．30，η＝2．70，ζ＝4．25である。

　実験結果は表2のようである。曲げモードの固有振

⑤b°ぷウ

魎
陶
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⑦

一⑥
圃
：：

③

■
880

◎

④

②
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②Vibration　Exciter

③Strain　Meter

④Syhchroscope

⑤Stroboscope
⑥Coil　Spring

⑦Stra｛n　Gauge

⑧Mass

Fig．10　Diagram　of　measuring　system　for　experi・

　　　　ment
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Table　2　Comparison　of　the　experimental　results

　　　　with　calculated　results

　　　μ＝2．30

　　　η＝2．70　　　n＝6．5　　　d＝4mm

　　　ζ＝4．25　　　α＝4．8°　　r＝　13　mm

　上に述べた以外の振りモードと伸縮モードに対して

は，解析値と対応する実験結果が得られている。

　実験結果と解析結果は良く一致しており，本報の有

効性が示される。

実験値（Hz）已析値（H・） 振動モード

19．2

61．5

157

19．6

19．7

5．　結 言

BM－1

55．0 RM－1

63．6 TM－1

152

153
BM－2

338 336 TS－1

368 374 RS－1

472
468

474
BS－1

644 639 TS－2

707 693 RS－2

762
759

771
BS－2

　本報告では，コイルばねを用いた機構の動特性を有

限要素法で解析することを提案し，次の結論を得た。

　（1）コイルばねの静的平衡状態の解析解を用いること

　　により，コイルぽねを用いた機構の動的解析に有

　　効な収束性のよい解を与える要素マトリックスを

　　導くことができる。

　（2）コイルぽねを用いた機構を有限要素法により解析

　　すると，機構の動特性を総合的に把握でき，防振

　　面においても防音面においても極めて有益な示唆

　　が得られる。

　本研究の遂行にあたって，日本発条㈱の板倉部長，

斉藤，西山の両主査には，ばね製作をはじめ種々援助

を頂いた。また図面の作成については大滝勝保技官の

助力を得た。記して謝意を表します。なお計算は，山

梨大学計算機セソターを介して，東京大学大型計算機

センターのHITAC　M200－Hによって行った。

909 899 TS－3 文 献

1018 992 RS－3

動数は，ピッチ角の影響などにより，ぽね横剛性にわ

ずかな異方性があるため，解析値としては非常に接近

した2個の固有振動数が得られる。しかし，この二つ

の固有振動数に対する振動モードは振動の向きが90°

異なる以外は全く同形であるため，実験で区別するこ

とはできず，表2のように対応する実験値は一つであ

る。またRM－1とTM－1の振りと伸縮のモードは，

これらのモードに対する固有振動数が接近しているた

めに解析結果のように区別して観察することは難し

く，振り伸縮モードとして観察されるので，対応する

実験値は一つである。
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