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船体構造・主機・主軸達成振動解析法による低振動胎の設計  

Low－VibrationShipsbyCoupledVibrationAnalysis  
OfHullStructure，MainEngineandMainShafting  

技 術 本 部 柳   和 久＊－  水 早   純＊2  

長崎造船所 白 木 原 浩＊3   雲 石 隆 司＊4  

寺 田  伸＊5   

低振動設計は船舶の設計において大きな課題となっている．この中で当社では，従来の船体構造を中心とした防振対  

策に加え，更なる低振動化を目的として，船体構造及び主機関・主軸双方の詳細な振動特性を考慮した達成振動解析法  

を開発し，D／H（ダブルハル）VLCCの実設計に適用した．これにより，船体振動において支配的な起振力成分とその  

伝達経路を解明し，これを有効に低減する対策を策定した．その結果，本解析法を通用して設計した新造船では従来船  

に比べ大幅な振動低減を達成し，また解析法の妥当性を確認することができた．  

Low vibration ships have been animportant goalinship design．MitsubishiHeavyIndustries，Ltd．，has  
developedcoupledvibrationanalysiswithdetailvibrationalcharacteristicsofhullstructureandmainengineand  
Shaftingtoreduceshipvibration．TheanalysishasbeenappliedtonewdoublehullVLCCinadditiontoprevious  
methodsinwhichthehullstructurewasthefocus．Dominantfactorsofexcitationanditstransmissionhavebeen  
Clarifiedbytheanalysis，andeffectivemeasurestoreducesuchexcitationhavebeendetermined．Consequently，  
Shipvibrationismuchlowerthaninpreviousshipsandproprietyoftheanalysishasbeenconfirmed．  

最近では，ハードウェアの急速な発達により，主船体構造  

に簡略な主機モデルを搭載した全船一貫FEM解析（1）まで行う  

ことが可能となったが，計算上の制約から主機モデルの精密  

化には限界があり，応答レベルの推定精度には問題が残って  

いた．   

3．新しい防振設計手法への取組み   

1998年から2000年にかけて当社長崎造船所では国内船主向  

けのD／H（ダブルハル）VLCCのシリーズ建造を行ってい  

る．   

本シリーズ船（新設計船）の振動上の要目を，従来のD／H  

VLCCと比較して表1に示す．表1に見られるとおり，新設  

計船では従来船に比べ主機出力及び回転数が増加している．  

これは主機起振力が増大し，定性的に船体振動上の条件が厳  

1．ま え が き  

近年，主機関が高出力化，高回転数化する中で，船体防振  

設計を取巻く条件はますます厳しくなっており，低振動設計  

は船舶の設計において大きな課題となっている．この中にお  

いて当社では，船舶の品質向上のために更なる低振動設計を  

目指し，船体構造の防振設計を中心とした従来の手法に加え，  

船体構造及び主機関・主軸双方の詳細な振動特性を考慮し，  

船体振動伝達力の解明とこれの低減に着目した新しい防振設  

計への取組みを行った．   

本報では，この取組みの中で開発された船体構造・主機・  

主軸達成振動解析法について説明するとともに，本解析法の  

適用により解明された振動伝達メカニズムとその低減化のた  

めの具体的対策及び実船での検証結果について述べる．   

2．従来の防振設計手法  

大型ディーゼル主機関を搭載した船舶では主機起振力成分  

による船体振動応答が問題となるケースが多い．   

従来，主機起振力の船体構造への伝達経路やその定量的評  

価には不明な点が多く，古くから構造設計者は簡易推定法等  

により上部構造等の主要構造物の国有振動数を推定し，これ  

を起振周波数から共振回避することにより過大振動の発生を  

防止することを第一の目標としてきた．   

数値計算技術の発達に伴い，固有振動数の推定に関しては  

上部構造や機関室，船尾構造を含んだ三次元FEM計算を行  

うなどその精度は向上したが，それでも応答レベルの推定に  

関しては，類似船からの設計変更によるスライド計算による  

ことが多かった．  

表1 新設計船と従来舶の要目比較  
Comparisonofparticularsbetweennewdesignship  
andpreviousship  

要 目   新設計船   従来船   

全 長   330．Om   340．Om   

垂線間長   319．Om   328．Om   

型 幅   60．Om   56．Om   

型深さ   28．8m   31．8m   

計画型喫水   19．2m   21．3m   

載貨重量   260000t   280000t   

主機関   7UEC85LSII  7UEC85LSII   

定格連続最大出力   36 750 PS 32 000 PS 

定格最高回転数   76．Orpm   69．Orpm   

＊1長崎研究所振動研究室  
＊2技術管理部技術企画グループ  
＊3造船設計部計画課主席  

＊4造船設計部機業設計課主席  
＊5造船設計部船殻設計課  
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しくなっていることを意味する．この状況の中，本シリーズ  

船の設計に際し，当社では従来の船体構造を中心とする防振  

設計手法に替えて，船体構造及び主機関・主軸双方の詳細な  

振動特性を考慮し，振動伝達メカニズムの解明とその低減化  

を目的とした新しい防振設計手法に取組んだ．   

3．1船体構造・主機関・主軸達成振動解析法   

本解析法では，船体構造を主構造，主機関・主軸構造を従  

構造としてあらかじめ求めた両者の単体での固有振動特性を  

モード座標上で結合する多点結合サブストラクチャ法を用い  

た（2） 

図1に船体構造・主機関・主軸達成系振動解析モデルを示  

す．また，図2に各単体構造のFEM振動解析モデルを示す．  

本解析法では，図2中に示すように各単体構造ごとに固有振  

動解析を行うので，船体構造，主機関・主軸構造双方の詳細  

な振動特性を考慮することができる上に各構造の振動特性の  

変更影響を容易に評価することができる．   

船体単体構造の固有振動特性は自由境界条件（非拘束型）  

で固有値解析を行って求める．また，主機関・主軸単体構造  

の国有振動特性は船体構造との結合点を固定条件（拘束型）  

で固有値解析を行って求める．従構造（主機関・主軸構造）  

の変形は，主構造（船体構造）との結合点における主構造か  

らの強制変位に対する静変形と，結合点を拘束したときの弾  

性変形の線形結合で表す．この場合，各構造単体の運動方程  

式は以下の式（1）（2）のようになる．  

・主構造（船体構造）  

MM立M＋㌫ふM＋札職   

＝［甘読北］＋［雛北］＋［雛服用］（1）  

●従構造（主機・主軸構造）  

Ms蕊s＋CsiTs＋Ks；Zk   

＝［篭3読北H読聴］＋既定北Ⅲ］（2）   

従構造の変形は式（3）で与えられる．  

エ3  

（a）船体構造モデル  

（b）主機関構造モデル   

図2 単体構造振動解析FEMモデル  

各単体構造を詳細にモデル化でき  

る．  

Finite element modelof each  
individual structure 

（3）   xs＝Xs。＋xss＝Xse十R・d  

ここで，  

∬s。，∬ss：弾性変形成分，静変形成分  

ガ：結合点での強制変位  

R：単位強制変位に対する従構造の静変形  

〃：質量マトリックス  

C：減衰マトリックス  

K：剛性マトリックス  

添字M：主構造  

S：従構造  

1：従構造との結合点以外での主構造の自由度  

2：従構造との結合点での主構造の自由度  

3：主構造との結合点以外での従構造の自由度  

4：主構造との結合点での従構造の自由度   

ここで，振動変位札，屯を各単位構造の固有振動モード  

吼，喚の線形結合で表して整理すると次式（4）を得る．  ．主機関．主軸系達成系）   
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国1 達成系振動解析モデル  多点結合サブストラクチャ法に  

より達成構造系の振動応答特性を求める．  
Analyticalmodelofcouplingvibrationsystem  

ここでt，  

α，あ：主構造と従構造のモーダル座標  

三菱重工技報 Vol．37 No．5（2000－9）   



256  

丁：物理座標系～モーダル座標系間の座標変換行  

列   

式（1），（2）をまとめて達成系の運動方程式を構築して，式  

（4）により座標変換するとモーダル座標系における主構造・従  

構造達成系の運動方程式は次式（5）のように書ける．   

珊十己［かえ［冨］＝戸  （5）   

式（5）では，モーダル座標を用いることで自由度を大幅に縮  

小することができる．式（5）で外力項を0とし，減衰項を無視  

して固有値解析を行って，達成振動系の固有振動数と固有振  

動モードを得る．   

3．2 等価起振力解析法   

次に，ピストン・主軸構造に実際の起振力を作用させた場  

合の船体・主機関構造の振動応答と等しい振動応答を発生さ  

せる等価起振力の概念を導入した．図3（a）で模式的に示すよ  

うにピストン・主軸構造から船体・主機関構造に作用する伝  

達カメが船体・主機関構造の振動応答（例えば叫）を誘起す  

るがこれと等しい振動応答を発生させる力を等価起振力と称  

する．検討の結果，この等価起振力は以下の特徴を有するこ  

とが分かった．  

（1）等価起振力は，斑3（b）に示すように基礎を剛として，主   

軸構造非達成モデルでの基礎への振動伝達カムと等しい．  

（2）等価起振力の作用点は，主軸構造と主機関構造との結合   

点である．   

4．適 用 事 例  

4．1伝達力解析と寄与度評価   

24万トン型VLCC（主機関：7気筒低速ディーゼル機関）  

を解析対象船として前章に示した振動解析法を用いて主軸構  

造を介して船体・主機関構造に作用する等価起振力を計算し  

た．さらに，各等価起振力を単独に作用させた場合の上部構  

造前後方向の振動応答，すなわち上部構造振動応答に対する  

各等価起振力の寄与度を計算した．図4に常用出力時の主機  

気筒数次成分振動応答に対する各起振力の寄与度をベクトル  

表示で示す．図4中において円の大きさが各起振力により発  

生する上部構造振動応答量を表し，矢印の向きが位相差を表  

す．斑4から筒内圧成分と主軸受上下方向成分は略々相殺す  

るので結局スラスト軸受と主軸先端に装備される軸縦振動ダ  

ンパ部の前後方向等価起振力による振動応答成分が卓越する  

ことが確認された．したがって，主機関の弾性振幅に伴う各  

主軸受から作用する起振力は十分小さいので，高出力低速デ  

ィーゼル機関を搭載するVLCCの上部構造振動応答低減には  

主軸構造から前後方向に作用する起振力の低減が有効である  

ことが分かった．  

シリンダ：＃1 ＃2 ＃3 ＃4 ＃5 ＃6 ＃7  

筒内圧  00・㊤ 000  
前後  C）  ①  

左右  

上下∧ く V O・⑳ ◎（う○（う  

主軸受  

虹′  

プロペラ軸  中間軸  

軸受：＃12＃11＃10 ＃1 ♯2 ＃3 ＃4 ＃5 ＃6 ＃7 ＃8 ♯9  

図4 寄与度ベクトル図  上部構造振動に対する各部作用力の寄与  

度を示す．  

Contributionvectortosuperstructurevibration   

4．2 舷休耕造及び主機関・主軸構造の最適化設計   

前節に述べた解析結果を基にして，前述したD／HVLCCの  

新設計船の防振設計を実施した．起振力側の防振対策として  

は，前後方向の等価起振力低減対策に関して検討した結果，  

軸ねじれ振動モードの固有振動数の低下と軸縦ダンパのバイ  

パス弁の流量最適化による軸縦振動モードの高減衰化が有効  

であることが分かり，本船の防振設計に反映させた．   

図5に新設計船の前後方向軸系伝達力解析結果を示す．ま  

ず，図5（a）に示すとおり，軸縦ダンパのバイパス弁流量や受  

圧面積及び取付部剛性を変化させて軸縦ダンパの等価剛性と  

等価減衰を図中に星印で示す4つの点に設定した．ここで，  

軸縦ダンパの等価剛性，等価減衰とは軸縦ダンパ取付部剛性  

を考慮した軸縦ダンパの剛性，減衰を表す．次に，この4点  

に対して図5（b）に示すとおり軸系前後方向の伝達力を計算し  

た．以上により軸縦ダンパの貴通化により軸系伝達力を低減  

できることを定量的に確認できた．   

船体構造側の防振対策としては，軸回転数の上昇に応じて  

上部構造と機関室構造の補強要領を検討した．機関室構造は，  

主機関構造の固有振動数などを考慮して内底板の増厚やウェ  

（a）軸系と主機架構・船体達成モデル   

（b）非違成モデルにおける振動伝達カ  

国3 等価起握力の概要  船体・主機  
関係の振動応答が等し〈なる等価起  
振力が存在する．  

Equivalentexcitingforceonship  
StruCture  
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図5 軸系伝達力解析結果  軸縦ダンパの最適化により伝達力が低減する．  
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主軸回転数（rpm）  

図7 主機頂部振動レベル  20cm／s2以下の低振  

動を達成した．  

Vibrationlevelattop ofmainengine  

50  60  70  80  

主軸回転数（rpm）  

図6 上部構造振動レベル ISO6954Lower  
Lineを更に下回る低振動を達成した．  
Vibration level at superstructure 

ブフレーム増設を実施した．上部構造はエンジンケーシング  

から大型プレーシングで支持することで剛性増加を図り，固  

有振動数を上昇させて共振回避を図った．   

ヰ．3 海上試運転時振動計測結果   

前節で述べた防振設計による振動低減効果を確認するため，  

新設計船の海上試運転時に船体各部の振動計測を実施した．  

図6にブリッジ，図7に主機関頂部でそれぞれ計測した主機  

関気筒数次成分に対する前後方向振動加速度を示す．また，  

図6中に本振動解析法によー）求めた計算結果を●印で併せて  

示す．上部構造（居住区）の振動応答に関しては，評価基準  

としてISO6954（Guidelines for the overa11evaluation of  

vibrationinmerchantships）のガイドラインと対比するこ  

とが一般的であるが，図6より新設計船の上部構造での振動  

応答は全軸回転数にわたり1．5mm／s以下というISO6954の  

LowerLineを更に下回る十分に低いレベルであることが確認  

された．また同時に，本船で適用した新しい振動解析法によ  

る計算結果は実船での計測結果と良く一致しており，本解析  

手法の妥当性・有効性も確認された．本船の振動レ〈こルは従  

来船と比較すると約1／3程度というレベルである．さらに，  

図7より主機関頂部の振動加速度はおおむね20cm／s以下で  

あり，これも従来船の約1／3程度という十分に低いレベルを  

達成した．  

5．む  す  び  

本解析法を用い，船体構造及び主機関・主軸のそれぞれ詳  

細な振動特性を達成系として解き，また，主機関からの起振  

力の伝達に対して等価起振力の概念を導入することにより，  

実船での振動状態を精密に再現し，船体振動応答の推定精度  

を向上することができた．また，本解析法を実船の設計に通  

用することにより，設計段階において有効な振動低減策を構  

じることが可能となり，船体振動の大幅な低減を実現した．   

本報で紹介したD／H VLCCの新設計に関しては，当社神  

戸造船所UE設計課と一体となり，主機関に関する詳細なデ  

ータを活用し当社の捻合力を最大限に生かしたことにより，  

低振動化という船舶としての品質向上につなげることができ  

た．   

今後は，本解析法の適用を大型ディーゼル主機搭載のコン  

テナ船等にも展開し，低振動化という顧客のニーズに幅広く  

対応す〈こく努力してい〈所有である．  
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