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高周波数域での二重防振支持効果

ﾚ6500m 潜水調査船支援

ほ船「よこすか」への

」

二重防振支持の適用
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山本　三夫＊3　山川　宣夫＊2 古池　治孝＊4

松本　　潔＊2 織田　光秋＊4

6500  m 潜水調査船支援母船の技術的最重要課題は低雑音化であり，これを達成

するために種々の対策を実施している。発電機の二重防振支持もそれらの一つであ

る。この二重防振支持に対するMass- バネ系の理論計算は，高周波数域に適用す

ることは困難である。そこで，特に高周波数域での防振効果を期待する本船にこれ

を採用するlこあたり，二重防振効果を正しく予測し，二重防振支持系の諸元の最適

化のため以下の研究を実施した。

まず，ＢＢＡ法【Ｂｕi】ｄｉｎｇ Block Approach) により二重防振支持系を構成

する機器，防振装置。基礎構造の振動応答関係式を求め，次に，実船の発電機装置

と相似な縮尺模型により振動実験を行い，これを用いてＢＢＡ法の計算値と一致す

るよう機器や機器台の動剛性防振ゴムの動バネ定数等理論的には求め難い諸数値を

同定した。次に，これらをパラメータとしてＢＢＡ法による計算を行い，二重防振

支持系諸元の最適化を計った。
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The  most  important  technical  item  is to  achieve  low  noise  control  for  the

JAMSTEC  new  support  vessel  TYOKOSUKAJ.  Thus,  various  countermeasures  to

reduce  the  underwater  noise  have  been  taken  for  the  vessel. One  of them  is the

double  rubber  mount  for the main  generator  system.

In  a high  frequency  zone,  the theoretical mass  on  spring  calculation for  this

mount  system  is difficult to apply. Since  this effect is especially expected  in a high

frequency  zone  in this vessel, a study  has been  made  for accurate  estimation  of the

effect and  optimization  of the particulars  of the mount  system.

This  paper  mainly  describes  a vibration transmissibility function  of the dou-

ble rubber  mount  system  obtained  by  BBA  (Building  Block  Approach)  method,

vibration  test using  a similar  scale  model  to the  actual generator  and  mount  sys-

tem, explication  of dynamic  properties  of the mount  system  from  the function  and

the test results, and  optimization  of the mount  system  particulars.

Key  word: Double  rubber mount system, BBA  (Building Block Approach)

1. まえがき

現在建造中の6500m 潜水調査船支援母船「よ

こすか」（以下「よこすか」という。）では潜水船

との音響通信上支障がないように，自船からの水

中放射雑音を極力低く押さえる必要がある。

水中放射雑音の主要因は，船舶に搭載される主

機や発電機等の機器で発生する振動が船体構造中

を伝搬し海中に放射される固体伝搬雑音とプロペ

ラ雑音に大別出来る。このうち，前者の固体伝搬

雑音防止策としては。できるだけ振動源近傍での

対策が望ましく，その一つとして機器を防振ゴム

等のバネで弾性支持する方法が古くから用いられ

ている。

ところで，機器を|剛体質量，防振支持装置をバ

ネ，基礎構造を固定としたMass  ■バネ理論Sこよ

れば，固有振動数の２倍以上の周波数域における

防振支持の効果はぷ（ω；角振動数）にほぽ比例

して大きくなるが，機器及び基礎部が弾性構造で

あることや，防振ゴムの縦振動による波動効果で

理論計算程には防振効果は得られない1）。また，

バネ支持部を（防振ゴム～中間質量～防振ゴム）

に置換えて機器を二重の防振ゴムで支持すると理

３ ４

論的には中間質量の慣性効果によって通常の一重

防振支持の場合よりさらに防振効果が増大し，ま

た，周波数が高い程その効果は大きい結果となる

が，上述の理由により，実機では，極端に大きな

防振効果を期待できないようである。このように。

機器を弾性支持した時の高周波数域での挙動は，

定性的には説明されているが，実構造に対する防

振効果を定量的に評価した研究は少なく，特に数

ｋＨＺ 以上の高周波数域で検討されたものはほと

んど見あたらない。

そこで，本研究では，特に高周波数域（5 ～15

kHZ 程度）での防振効果を期待する「よこすか亅

において，その発電機に二重防振支持を採用した

場合，高周波数域での防振効果がどの程度得られ

るかを定量的に把握することを目的として，以下

に示すような実験及び解析を行った。まず，発電

機の縮尺模型（縮尺比％）を作り，この模型に圧

縮機を設置して別途製作した船体機器台と直付け

したり，防振ゴムで一重防振支持したり，さらに

は，（防振ゴム十中間質量十防振ゴム）を発電機

と機器台の間に挿入した二重防振支持系に組変え

て，圧縮機を運転した時の模型や機器台各部の振
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動計測を行った。

次に，これらの系を機器部，防振ゴム部，機器

台部，中間質量部のブロックに分け，各ブロック

のインピーダンス（振動伝達特性）を連結して各

組立系全体のインピーダンスを作り，これより各

部の振動応答を求めるＢＢＡ（Ｂｕjldi司Block

Approach  )法を用いて防振支持効果を評価した。

この方法は，複雑な組立構造の振動応答を外力作

用点やブロック間の結合点，応答の評価点など必

要な少数の点で効率的に求めるものである。しか

し，この方法に用いるブロック別のインピーダン

ス特性は特に周波数の高い場合には，解析的に求

めることか困難である。そこで，まず，前述の実

験系のうち，直付け系及び一重防振支持系に対し

てＢＢＡ法で振動応答を求める計算式を作り，こ

れらの系の実測応答から逆に機器や機器台，防振

ゴム等の動剛性や起振力を逆算することを考えた。

そして，得られた動剛性などを用いて二重防振支

持系の振動応答を予測し，実測値との対比により

高周波数域での中間質量の振動特性を検討した。

また，同定した実験系各部の動|嶇性を基準にして，

各ブロックのインピーダンスをパラメトリックに

変えた解析を行い，高周波数域での二重防振効果

に人きな影響をおよぼす因子を整理した。防振ゴ

ムの強度的な制約を考慮して，上述のパラメータ

解析の結果から防振性能が向上するための中間質

量の大きさや上下に設置する防振ゴムのバネ定数

を「よこすか」の発電機で二重防振支持する場合

について決定後，実機と模型の振動伝達特性の相

似性を用いて実機での防振効果を推定した。計画

した防振装置を実船に装備後発電機を運転時に計

測した結果，予測値とほぼ一致する防振性能が得

られた。

2｡ 弾性支持系の基礎理論

2.1 剛体理論による振動伝達率1）

振動している機器を地面や床のような基礎上に

設置する時は，基礎への振動伝達を極力減らすた

めに，一般には防振ゴム等のバネで支持する方式

が用いられる。

弾性支持された機器では，機器を翊体とみなし

ても並進と回転の６方向の振動系となり，支持バ

ネの配置やその特性によって複雑な挙動をする。
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（ａ）一重防振法　 （h）二重防振法

図Ｉ　Mass  ―バネ　モデル

Ｆｉｇ.Ｉ　Theoretical mass ｏｎ spring model

ところで，弾性支持の初期設計段階では，通常

図1(a) に示すような１自由度モデルによる検討が

まず行われ，この場合の伝達率（力口振力と基礎部

への伝達力の比）ｒ1は次のように表せる。

ただし，叫2＝KI/ ｍ

ぐ=  C:/2､/笛 ・Ｋ、；減衰比

ｍ；剛体の質量, K, ； バネ定数，

c, ； バネの減衰係数

これより基礎への振動伝達率を極力小さくする

には，できるだけ柔らかいバネを用いればよいが，

あまり柔らかくすると機器本体の静的安定性が悪

くなり，実用上支障をきたすことになる。

そこで，図1(b)'のように，基礎部に相当する部

位をさらにバネ支持して浮床構造とし，その中間

質量の慣性効果によって基礎への振動伝達力をさ

らに小さくするいわゆる`‘二重防振支持法"の実用

化が考えられる。この場合，基礎への振動伝達率

ｒ2は次式で表される。
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K  i, C, ； 中間質量の上側の防振ゴムのバネ定数。

減衰係数

瓦a，C3 ； 中間質量の下側の防振ゴムのバネ定数。

減衰係数

Ｍ ；中間質量部の質量，J･ ；複素記号

図２には，β=  M/m をパラメータとして72 の

周波数変化を示す。これより，二重防振支持法で

は，通常の一重防振支持法に比べ第２次の共振点

が存在するが，それより高周波数域での振動伝達

率はω4に比例して小さくなるため,｡｡高周波数域

程防振支持効果が大きくなる。また，この剛体理

論では，中間質量Ｍが大きいほど，さらには，中

間質量下側のパネK3 を柔らかくするほど， 高周

波数域での防振効果が大きくなる。

図２　二重防振支持系の振動伝達率Ｄ

（ゴムの損失係数＝0.05）
Fig.2　Transmissibility of double rubber

mount ｓyｓtｅｍ（ 叭＝0.05 ）

2.2　 高周波数域での振動伝達特性

実際の機器を防振ゴム等で支持した時の振動伝

達率は，一般には図３に示すように高周波数域で

36

は，機器を剛体，防振装置部をバネとするMass

図3
Fig.3

実機の振動伝達率の例Ｄ

Transmissibility of ａ single rub-

ber mount system incorporate

various rubber

－バネ系の計算値とかなり異なり，Ｓｎｏｗdon1)ら

は，この原因は，①防振ゴムの波動効果，②構造

の局部振動に起因するとしている。

田　 防振ゴムの波動効果Ｄ

防振ゴムを断面積が一様と考え，その縦振動の

波動方程式から得られる振動伝達率ｒの計算例を

図４に示す。

t =  |(cosn*J  ― 7・ｎ ・゙ｓｊｎｎ＊1)｢1 …………{31

ただし　／　；防振ゴム長さ

f  ― m/m 。，。；マウント部の質量，

ｓｌ；防振ゴム部の質量

≪* ; 複素波数

これより，防振ゴム部の波動効果によって振動

伝達率が剛体理論による値よりもかなり大きくな

ることがわかる。

闊　 構造の局部振動Ｄ

機器に防振装置を取りつける場合には，例えば，

図 ５に示すようにフランジや脚を張り出す必要が

あり，この部位が弾性体であると，2.1 項で述べ

たような機器を剛体とした挙動とは異なるものと

なる。 このような機器や基礎構造部の局部振動は

一般に高周波数域で発生するので，これらの周波

数帯域では剛体理論で得られる程の防振効果は得

JAMSTEC Ｒ ２２ (  1989  )



ら れな い。

図４　防振ゴムの波動効果を考慮した振動伝

達率計算例1）（ゴムの損失係数=  0.1)

Fig.4　T  ransmis sib'i 1 i ty of ａ single ru-

bber mount system with wave

ｅｆｆｅｃt（ ｈ＝0.1 ）

今，図5(a)のように，質量ｍがバネ剛さKj の

バネで支持されているものとする。

Kl*  =  K(1十j・りｘ)　　　　　　　 …………C4)

ただし，ηｇ；防振ゴムの損失係数

図中のジャービーム部での質量やバネ等をも含

めて振動伝達率ｔを表すと下式となる。

ｒ＝|ｒ －(ｎ＊1)・尸 ・φ’【1　　　 …………15】

ここで, W*  = COS  T＼*l一冷{n*l)sin n*l

φ゙ -  sin n* I―/F(n゙ £)cos nり

n*l  =  (p十j・ｑ)

r*  = n  1十j・齠/(1十j・吸)

ｎ＊: ジャービーム部の波数，１；ジャー

ビーム部の長さ

λ=  m/t2Mp), r  = K｡／Ｋ

Ｍｒ，Ｋｒ，ｗ；ジャービーム部の質量，

静的バネ，損失係数

JAMSTEC R 22 (1989)

図６は，ジャービーム部のバネＫr と防振ゴム

のバネ ＫＥの比ｒをパラメータとして(5)式から振

動伝達率の周波数特性を求めた例である。高周波

数域では剛体理論によるｒよりもかなり大きな値

となっている様子がわかる。

図5
Fig.5

(a)　　　　　　　Ib)

非剛性フランジ部での防振支持例1〕

Single rubber mount system with

nonrigid flanges of equipment

２．３　ＢＢＡ法による計算法2）

2.1 項で述べた剛体理論では，高周波数域の振

動伝達特性を十分に表せないので，ここでは，全

体系を図７に示すように機器，防振支持装置，基

礎構造等のいくつかのブロックに分け，ＢＢＡ法

を用いて各部の振動応答を求めた。この方法は，

個々のブロック間の結合点や加振点および応答の

評価点等に関する振動伝達特性を別途求めておい

て，これらをブロック間の力と変位の連続条件で

連結して，全体系の振動応答を必要な少数の点だ

けで効率的に求める方法で，特に複雑な組立構造

の解析に有効である。

（1） モデル化法

機器，防振支持装置，基礎構造のそれぞれを弾

性体と考え，個々の弾性体について上下方向の力

と変位の入力，出力点に付番（図７参照）し，直

付け系や一重防振支持系，二重防振支持系を組立

てた時の振動伝達特性を求める。
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図６　非剛性フランジを有する系での振動伝

達率計算例1）

(m/2･ Ｍｐ＝40 ，戮＝0.05 ，η。＝0.01 ）

Fig.6　T  ransmissibility of ａ single rubber

mount system with shear beam

resonance

図7
Fig.7

ただ し, Cij=XifFj ； j 点加 振時 のZ' 点 の変 位

なお，以後 Ｘ‘"l は 次のこ とを 表す るものとす る。

Ｘ,｡(゚ '；直付け系におけるｉ 点 の変位

Xili) ；一重防振系におけ る,' 点 の変位

Ｘ冖 ；二重防振系 におけるl' 点 の変位

機器の出力点 ２と基 礎構造部 の入力 点 ５が結合

される直付け 系で は，変 位の連続性 および内力 の

っ りあいを考え ると下式が成立す る。

χ2‘゜l＝ χ5‘゜'

F2 十f5  =  o　　　　　　　　　　　　　　　|
… ………･8)

(6)，剛式を(8)式へ代入すると基礎部の応答XjO)

は次式で表される。

X5(O)二 １十CL/ Ｃ､5X ゛ … … ……!91

ただし，χ。＝C21・FI

闥　一重防振支持系

機器と基礎構造部の闢に防振支持装置がある一

重防振支持系では，まず防振支持装置の人・出力

点3.4 間の振動特性を四端子パラメータ(Ｘ，β，

計 算 モ デ ル
BBA analysis model

（2） 直付け系

図７の機器本体および基礎構造の力Ｆと変位Ｘ

の関係は次のように表せる。

38

７，　δを用いて次のように表す。

た だしα＝1j β=  0, r = 1/ k＼り-1,  ki = ki*+  j o)Ci

ここで，機器 と防振支持装置，防振支持装置 と

JAMSTEC R 22 （1989 ）



基礎構造部の連続条件

χ2‘11＝ χ3‘1'

F2 十F,  =  0

χ4fl)＝ χ5‘1'

Ｆ, 十f5  =  o

… ………{11}

を考え(6) ，(7)，ao)式の関係式を用いると，機

器本体および基礎構造部の応答ｘj1}，ｘj1) それ

ぞれ次のようになる。

m ＿　　1/K,*/CS5+1
X2
‾C22/C55 十l/KI ＊/C55＋1

１

5 C22/C65  + 1/Ki*/C55  + 1

χE …… …{j2}

χf　 ‥‥‥‥‥‥{13自

（4） 二重防振支持系

二重防振支持系の場合には，（防振ゴム十中間

質量十防振ゴム）部の四端子パラメータ叺 β，

ｒ，∂を

表　1

Table 1

[７,]＝に'I' β‘] ；四端子行列
ri，δ,･

s･=1 ；上段防振ゴム

1=2  ; 中間質量

･?=3  ; 下段防振ゴム

から求め，13】項の一重防振支持系と同様の手順

をとれば，機器本体および基礎構造部の応答Xj?

X5‘2】，はそれぞれ次式となる。

χ
2'2'

一

一

ｱ/C55 十＆

α・ＣｙC55 十β・C22十ｱ/Css 十＆

１

S ‾α・G2/（λS十β・（‰十ア/C5訣∂

・ χ｢

‥‥‥‥‥{151

χ
『

…………1161

ただ し，ａ＝1 十Ｍ／Ｋ３＊，β＝ Ｍ，

１　　 １　　　 Ｍ
７° 蒭・十Ｒ冫‾十Ｋ,●・Ｋ,＊

δ＝１十M/K,*

Ｍ ；中間質量の有効質量

Ki  *=  Ki 十鈿 Ｃ･；上段(1‘＝I) ， 下段(j･＝3) の

防振 ゴムの勦バ ネ定数

なお， 防振支持 装置部の四端子 パ ラメータα，

β，　ｒ，　∂を 表 １に示 す値を とれば，C2】凵31 ，圃

各防振支持系の四端子パラメータ

Four pole parameter of various

mount system

JAMSTEC Ｒ ２２ (  1989  )
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項で示した直付け系，一重防振支持系，二重防振

支持系の機器本体および基礎構造部の応答x2,x5

は一般的に膕，旧式で表せることになる。

3. 振勦実験

本研究では，質量や慣性モーメ｡ントが「よこす

か」搭載の実物と同程度になるような箱状構造の

発電機模型を製作した。そして，定盤上に設置し

た船体機器台模型に直付けしたり，防振ゴムを介

して取りっけた場合について振動実験を行った。

3.1　 模型の構造

図８には発電機（Ｄ／Ｇ）模型の下部に防振ゴム

を介して中間質量を設置した二重防振支持方式の

組立て状況を示す。二組の発電機を船体中心に対

して対称に設置する場合を想定して，船体機器台

模型上で二つの発電機模型を同じ方式で防振支持

し，一方の発電機上部には起振源としての空気圧

縮機と電動機を設置した。発電機模型は，重量や

三軸回りの慣性モーメントが実物換算で等価にな

るような箱状の簡略構造としたが，防振ゴムの取

付部のような局部振動発生部位の構造は実物をで

きるだけ忠実に模擬した。

3.2　 振動実験法

次の３ケースについて実験した。

・直付けモデル：発電機と機器台をボルトで直

結

・一重防振支持モデル：Ｄ ／Ｇ用防振ゴムを用

いて発電機を弾性支持

・二重防振支持モデル：（Ｄ ／Ｇ用防振ゴム十

中間質量十中間質量用防振ゴム）を用いて発

電機を弾性支持

発電機の上部に設置した空気圧縮機を電動機で

定格駆動（1040 ｒpm ）した時に模型各部で発生す

る振動加速度を同時計測し｡1/3 オクターブバン

ドの中心周波数がl kH ｚ～20 kH ｚの周波数帯域

について各バンド毎のレベルを求めた。図８には，

計測位置を示し。計測の方向はすべて上下方向

（水平パネルの面外振動）とした。

3.3　 実験系の勳剛性評価法

2.3 項の手法を用いて各種の防振支持系の振動

応答を推定するには，機器や機器台の動剛性C22 ，

C55 や防振ゴムの動バネ定数K*  (=  K 十j^C),

中間質量の大きさＭ及び Ｘｒなどの周波数特性が

４０

必要である。

しかし,本研究で対象とするような数kHZ 以上

の高周波数域では，これらの値を解析的に求める

ことは困難である。そこで，ここでは前述の各種

組立て系の実測振動応答がＢＢＡ法による計算値

と一致するように逆にこれらの値を求めることを

試みた。

まず，直付け系の機器台部での応答実測値を，

ＸＡ，また，一重防振支持系の機器部および機器

台部の実測応答をXB  , Xc とすると{91，Ｕ，旧式

との対比により次式が成立する。

χ｡G
i + 1
 °3

い 。先 卜

XC ° GI
十

と
＋l

ただし，

Ｇ 一

一

C22

-Ｃ55

G3

G3

G2 ＝ -KI ＊

…………{11

士

Ｃ55 G3  ― Xf

上式を解くと係数Gi  , G2  , G3 がXA,  Xb  , Xc

を用いて次のように表せる。

Ｇ

G2

G3

一

一

一

一

一

一

χA一χ8

χc－χA

χ8－χc

- χc

χc－χn

χc－χA

膕

χA

従って, 1/3 オクターブバンド毎にXA
 , Xb 
，

ＸＣを与えれば, 実験系の動剛性比率等GI ， G2，

G3を求めることができる。

次にこれらの係数GI ，G2 ，G3と次式で定義す

る中間質量の有効質量を表す値

Ｇ 一

一

Ｍ ・

- K,

ω2

- …………an

を用いると二重防振支持系の機器部及び機器台部

の応答(15), (16)は次のように書き直せる。

Xjl=
{GけGI･ 71 十G,Gi ・ 71十GI十|}・G ，

(G,･ 豺) 】･G,十i .十(G汗G, 順 十G,G,惱 十G汁I

…譱
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図８　二重防振支持模型と振動の計測点

Fig.8　Vibration test moled and measuring point
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図9
Fig.9

ただし，ａ=K7/ Ｋ; ；上側と下側の防振ゴムの

動バネ定数の比率

(19)式のＭは中間質量が振動している時の有効質

量を表しており，極低周波数域では，中間質量の

総質量となるが，周波数が高くなると非常に小さ

くなり，その値を解析的に求めることは困難であ

る。本研究では，旧式から，GI ，C2 ，G3を同定

した後，G4 をパラメトリックに変化してＸ夕 や

Ｘ謬を剛式から求め,実測応答に合う様なG4 を推

定することによって高周波数域での中間質量の有

効質量を評価，検討した。

3.4　 模型の動剛性

前述で示した手法により，本研究で対象とした

発電機模型の動剛性を求めた。図９は，直付け系

及び一重防振支持系における機器や機器台部の振

動加速度計測値を示したもので，図８の各計測位

置での実測値を1/3 オクターブバンド毎に二乗平

均した値である。次に，これらの値を用いて動剛

性比率等の係数GI ，G2 ，G3 を 旧 式から計算し

た結果を図10，図11，図12に示す。図10 には，直

付け時に実測した機器側応答と機器台側応答の比

率も併記した。この値は(拑式から逆算値とほぼ一

致することにより，高周波数域での機器側や機器

台側の動剛性は，固着条件にあまり依存せず非常

にLocal な振動で決まることを表し，前者よりも

後者の動剛性の方がやや大きい。図11 から本実験

に用いた防振ゴムの動ゴムの動バネ定数は，機器

台の動剛性よりかなり小さいが,数kHz 以上にな

るとその差が小さくなっている。この理由は，高

周波数になるに従って，機器台の剛性は共振点が

増加していくために小さくなるのに対し，防振ゴ

ムはひずみ速度の依存性が大きくてその動バネ定

数は，逆に大きくなるためと思われる。

図13 は，同定したGI ，G2 ，G3 ，G4 の値を用い

て二重防振支持系の機器部及び機器台部での応答

を剛式から求め，振動加速度レベルに変換した実

測値と対比したものである。計算では，な＝1/5

としG4 は周波数バンドの中心周波数f･oを用いて

次式で表される場合の計算値を記載した。なお，

振動加速度の実測値

Vibration test results of direct

mount and single rubber mount

system

”　 １　　 ２　　　 ５　　 １０　　 ２０

１／３ オクターブパント中心周沚甘 ［ＫＨｚ］

図10 係 数GI の 逆 算 値

Fig.  10 GiCalculated back with test results

JAMSTEC R 22 (1989)



図11 係数G2 の逆算値

Fig.11 G2  calculated back with test results

１／３ オクターブパント中心周波数 ｛ＫＨｚ｝

図 １２ 係 数G3 の 逆 算 値

Fig.12 G3 calculated back with test results

G4 の値は本模型についての実測値と最も良くあ

うよう（ Ｇ＝10）定めた。

このことから，本研究で用いた模型の中間質量

JAMSTEC Ｒ ２２ (1989)

図13 二重防振支持系の振動加速度レベル

Fig.13 Vibration test results of double

rubber mount system

は高周波数域になると周波数に複雑に依存した有

効質量をもつことが推測される。

4｡ 二重防振支持設計

4.1 二重防振支持系のパラメータ解析

前章で求めた諸係数GI･,G2 ，G3 ，G4をベース

としてこれらの値をパラメトリックに変化した時

の二重防振支持系の応答を碌式から解析し，防振

性能を向上するための支配的なパラメータと防振

効果を求めた。この際，二重防振支持による効果

は，下式で示す一重防振支持系の基礎部の応答に

対する低減量△Ｌj2

△L,2 = 20 log
谷
［dB ］ … ……ａ

ただし，X501 ；一重防振支持系の基礎部の応答

X5‘2' ；二重防振支持系の基礎部の応答

(1) 防振ゴムの動バネ定数の影響

中間質量の上側に設置する防振ゴムの動バネ定

数Kj* はそのままとし，下側の動バネ定数KJ を゙

Ｋ;゙ の1  , 2 , 5 ,10と変えた時の△L12 の周波数

特性を図捕ａ)に示す。また，図詞b 〕は, 1/3 オク
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ターブバンド中心周波数が1kHz 及び3.15  kHz で

のK3＊を変えた時の △L12 の変化状況を示したも

のである。

これより，下側の防振ゴムのバネ定数を小さく

すれば，△L12 は大きくなり，上側と同程度にす

れば，約20  dB もの二重防振効果がある。しかし，

下側の防振ゴムを軟らかくすると機器重心とのレ

バーが長いことから機器本体の静的変位が大きく

なるなど強度上の問題がでてくるので，これらを

勘案しながらバネ定数を選ぶ必要がある。一重防

振系と同程度の静たわみでかっ防振効果を高める

ためには，上側と下側の防振ゴムのバネ定数の比

率を1/5 位にするのが妥当のようである。

図15 は，現状の防振ゴムのバネ定数より１桁大

きい場合について△L12を計算した結果である。

この時，上側と下側の防振ゴムのバネ比率rｘは，

1/5 のままとしたので両方のゴムともバネ定数が

変化したことになる。

この結果より，現状の防振ゴムでは約10 dB の

図14 防振ゴムの動剛性比率が防振効果に及ぼす影響

Fig.14 Influence of dynamic rubber stiffness ratio ｏｎ isolation effect of double

rubber monnt system

二重防振効果があるが防振ゴムを軟らかくすると

その効果は急増し，硬くすると一重防振の場合よ

り防振効果は悪くなる。

なお，バネ定数は，機器の静的変位に大きく影

響するため，配管やストッパー等機器から他構造

と連結する部位での強度や許容変位を考慮して決

めてゆく必要がある。

叨　中間質量の影響

図16 は，G4（ ＝Ｍ･ ω^/K*  )をさらに10倍した

場合と1/10 倍した時の△L12を求めた結果であり，

G4 を増加することにより防振効果を高めること

が出来る。これを中間質量の大きさで見るとＭ･ω2

即ちその角周波数で運動できる有効質量を大きく

する必要があり，このためには，中間質量の重量

増よりも，剛性を十分に高めた構造とする方が効

果があると考えられる。

4.2　実機の二重防振支持効果

前項で求めたパラメータ計算の結果を参考にし

JAMSTEC Ｒ ２２ （1989 ）



図16 中間質量が防振効果に及ぼす影響

Fig.16　Influence of incorporated mass

on isolation effect of double

rubber mount system
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図15 防振ゴムのバネ定数が防振効果に及ぼ

す影響

Fig.15 Influence of rubber spring coe~

ff icient ｏｎ isolation effect of

double rubber meunt system

図17 発電機の二重防振支持例
Fig.17 Double mbber mount system of main generator for fYOKOSUKA 」

JAMSTEC Ｒ ２２ (1989)



て「よこすか」に搭載する発電機の二重防振支持

設計を行った。図17 にその概略構造を示す。図18

には，実船装備後に計測した防振ゴム上下の振動

レベル差△Ｌを示す。予測値とほぼ一致しており，

類似船「なつしま」での一重防振に比ぺても防振

性能を更に10 dB 向上できている。
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5. あ とかき

従来, あまり議論されることのなかった数kHz

以上の高周波数域での二重防振支持効果について

検討した結果次の結果が得られた。

①　ＢＢＡ法によって，別途実施した振動試験時

の実測応答に合う様な実験系の動剛性比率を逆

に求めた。

② 得られた勦剛性比率をペースとしてパラメト

リックに剛性を変化した時の防振効果を解析す

ることにより，現状の構造で二重防振効果をさ

らに向上させるための指針が得られた。

③ （i）の結果を考慮して実船の発電機を二重防振

支持設計し，運転時に計測した結果二重防振の

効果は予測値とほぼ一致することが確認できた。
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図18 発 電 機 の 防 振 支持 効 果

Fig.18 Effect ｏｎ double rubber mount

system of main generator for

fyokoska｣
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