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Abstract
Oil dampers are indispensable devices for vibration suppression, but their nonlinear behavior makes it difficult to

theoretically determine their damping characteristics. For that reason, the damping coefficient for oil dampers has

conventionally been handled by introducing an experimentally determined constant into theoretical equations. In other

words, the characterization of oil dampers has ultimately relied on experimentation. Fortunately, if the damping oil is

a Newtonian fluid, the Navier-Stokes equations are able to accurately describe its movement. In our previous study,

the Navier-Stokes equations were solved using the finite difference method and the damping coefficient was accurately

calculated for an annular-channel-type oil damper. In this paper, we report the damping and added mass characteristics of

the commonly used oil dampers, the piston-hole-type and bypass-pipe-type dampers, obtained using the finite difference

method as in the previous report. The most basic design formula indicates that the damping coefficients for these dampers

are the same when the flow paths are equal in length; however, it was demonstrated in this study that the damping

characteristics of these dampers differ greatly depending on the shape of the convective vortex generated in the cylinder.

The immersed boundary method was used in the present numerical analysis because the boundary of the fluid to be

analyzed is surrounded by fixed and moving walls.

Key Words : Oil Damper, Shock Absorber, Piston-Hole-Type Oil Damper, Bypass-Pipe-Type Oil Damper,
Computational Fluid Dynamics, Finite Difference Method, Immersed Boundary Method

1. 緒 言

オイルダンパは，車両のショックアブソーバーや建築構造物の耐震装置を始めとして，多くの産業分野での衝撃

吸収や振動抑制にとって無くてはならない装置である. しかしながら，この装置は基本的に非線形であることから，

その制振性能を理論的に解明することは難しく，最終的には実験に頼らざるを得ない現実がある. 例えば，狭い流

路を有するオイルダンパの基本設計式には流量係数なる実験定数が含まれているが，この流量係数を理論的に算出

するのは極めて難しい. 幸いなことに，ダンパに内包されている制動油がニュートン流体であれば，Navier-Stokes

方程式を解くことによってその非線形特性を解明することは可能であり，円環流路型オイルダンパに関してはす

でに著者らによる研究論文(1)がある. その研究によると，ピストンの前後で発生する対流渦の中で生じる粘性減衰

力を見積もることができ，その値は実験値と正確に一致していることが報告されている.
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本論文では，同じ手法を，広く用いられているピストン孔型(2)およびバイパス管型(3)のオイルダンパに適用し，

その減衰係数と流体の付加質量効果について比較した. この付加質量効果とは，物体が粘性流体内で運動するとき

に生じる見かけ上の質量増加のことである(11)．最も基本的な設計式では，これらのダンパの流路内で生じる圧力

損失のみが評価されているので，流路の長さが等しければ，両方式のダンパは全く同じ減衰・付加質量特性を有

することになる. ところが，本論文では，これらのダンパのピストン前後で発生する対流渦の形状が全く異なるこ

とにより，それらの動特性には大きな差が生じることが報告される.

本研究で解析の対象とする流れ場は固定境界と移動境界を有することから，有限差分法において埋め込み境界

法(4)を採用した. より正確に計算しようとすれば，ピストン前後の流れ場とバイパス管流路を個別に要素分割し，

それらを重合格子法(5)を用いて連結すべきであるが，それは 3次元流れを計算することが要求される. 本研究では，

計算時間の短縮のために，流路形状に修正を加え，ダンパ内流れを 2次元流れとして計算できるように工夫した.

2. オイルダンパの種類と従来の設計式

オイルダンパはその流路形状によって，図 1に示される 3種類の型に分類できる. これらの図において，簡単の

ためにピストン棒は省略されている. ここで，それぞれ図 1(b)と (c)に示されたピストン孔型とバイパス管型オイ

ルダンパにおいては，(1)流体は共に内径 do の円形孔流路内のみを流れ，(2)ピストン直径 dp はシリンダ内径 dc

に等しく，さらに (3)両壁面間では摩擦は生じないとする. 最も基本的なオイルダンパの設計式では，流路内部の

流体の圧力損失によって生じる圧力抵抗はピストン速度に比例する抵抗として扱い，ピストン前後で生じる対流

渦に起因する圧力抵抗は速度二乗型抵抗と考える. このとき，その減衰係数 cの計算式(6)は次式で与えられる．

c = αA2
p +

ρA3
p

2c2
dAo

υp (1)

ここで用いられている流量抵抗係数 α に関しては，図 1(a)の円環流路型オイルダンパに対して

α =
12µ l

πdph3 (2)

図 1(b)のピストン孔型と同図 (c)のバイパス管型オイルダンパに対して

α =
8πµ l

(πdo/2)4 (3)

の式が使われる.式中の記号 µ と ρ はそれぞれ流体の粘性係数と密度を表し，l は流路長さであり，図 1(a)と (b)

のダンパの場合にはピストン長さ lp，図 1(c)のダンパではバイパス管長さ l1 +2l2 を表す. また，Ap(= πd2
p/4)と

Ao(= πd2
o/4)はそれぞれピストンと流路の断面積を表し，h(= (dc −dp)/2)は半径すきま，υpはピストン速度を表

す.さらに，cd は流量係数を表し，この値はオリフィスの形状に依存し，実験によって決定される. 式 (2)と (3)で

表現された粘性抵抗は流路内で発生する圧力損失のみが考慮され，ピストン前後で生じる対流渦の中で生じる圧

力損失 (これも粘性型の抵抗である)は理論式 (1)では全く評価されていないことが問題である. そのため，図 1(b)

と (c)ではオイルダンパの流路の形状が全く異なるのに，同じ設計式が使われている.
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Fig. 1: Three typical types of oil dampers
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3. オイルダンパの解析モデルと支配方程式

本研究で用いるオイルダンパの支配方程式をベクトル形式で表現すると

∂V
∂ t

+(V ·∇)V =−∇p+
1

Re
∇2V

divV = 0

 (4)

式 (4)の第 1式は直交座標系で表された非圧縮性流体の Navier-Stokes方程式であり，左辺第 1項は時間項，第 2

項は対流項，右辺第 1項は圧力項，第 2項は粘性項と呼ばれている.式 (2)は式 (4)において左辺の項をすべてゼ

ロと置くことによって得られた解である. また，式 (4)の第 2式は非圧縮性流体に対する連続の式である. さらに，

式 (4)中の Re =V L/ν は，ある代表長さ Lと代表速度V と流体の動粘性係数 ν で定義されるレイノルズ数であり，
ここでは，代表長さにはシリンダ半径 dc/2，代表速度にはピストンの最大速度 υp がとられている. 式 (4)で用い

られているすべてのパラメータもこれらの代表長さおよび代表速度で無次元化されている.

式 (4)を数値的に解くにあたり，計算時間の短縮のために，図 1(b)と (c)に示されたオイルダンパの流路形状を

それぞれ図 2(a)と (b)のように変形させ，シリンダ内と流路内の流れを x− z面内の 2次元流として解析すること

にする. この図において，x軸方向と y軸方向では長さのスケールが違うことに注意されたい.

4. 数値計算の手法
4·1 対流項の差分近似

オイルダンパの内部では様々な大きさの渦が生成と消滅を繰り返すことで複雑な流れを形成している. Navier-

Stokes方程式において，この複雑な渦形成は式 (4)の第 1式の左辺第 2項 (対流項)で表現されている. この項は非

線形項であるために，方程式の離散化の際にその計算精度と安定性に大きな影響を及ぼす. この計算の安定性を説

明するために，式 (4)の左辺第 2項の一つの項 u∂u/∂xのみを取り出して考える．ここで，u(x, t)は x軸方向の速

度であり，次のような周期的挙動をすると仮定される．

u = f sin kx (5)

ここで kは波数である.このとき，u∂u/∂xは次のように表現される．

u
∂u
∂x

= f 2sin kx cos kx =
1
2

f 2sin 2kx (6)

この式が示すように，流体にある変動が生じた場合に，その変動よりも高い周波数成分が生成されてしまう. 本来

ならば，この周波数成分は流体の粘性作用を受けることでいち早く減衰してしまうはずである. ところが，有限差

分法では流体の運動を離散的に取り扱うために，計算格子をよほど小さくしない限り高周波成分が減衰せず，計算

が不安定になってしまう．そのために導入されるのが数値粘性である. 風上差分(7)は，このような高周波成分を除

去する数値フィルターを備えたスキームの一つであり，流れが上流から伝わって来ることを考慮し，上流側に重み

Fig. 2: Analytical models of oil dampers for our numerical calculation
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を置いた差分法である．本研究では，3次精度の風上差分式を拡張した次の河村・桑原スキームの式(8)を用いた.

f
∂u
∂x

∣∣∣∣
x=xi

= f
−ui+2 +8(ui+1 −ui−1)+ui−2

12∆x
+α

| f |
12

ui+2 −4ui+1 +6ui −4ui−1 +ui−2

∆x4 (7)

この式の右辺第 1項は 4次精度の中心差分式で，第 2項が 4階微分として追加された数値粘性項である. α は数値
粘性の大きさを決める重み係数であり，ここでは α = 3.0を用いた.

4·2 時間進行法

微分方程式の性質は，その最高微分階数で決定される. Navier-Stokes方程式は 2階微分が最高階数であるので，

拡散方程式の特徴を持つ方程式となる. したがって，時間進行に陽解法を適用した場合には時間の刻み幅について

厳しい制限を受けてしまう. そのため，通常はこの式の時間進行には陰解法が用いられる. しかしながら，対流項

が非線形であるがゆえに，この部分を陰的に取り扱うと数値的に解くのが面倒になるだけでなく，周期的な運動

に対しては位相誤差が入りやすくなり，高精度な計算が出来なくなってしまう. そのため，対流項を陽的に扱うた

めに，以下のような時間的線形化を行った.

(Vn+1 ·∇)Vn+1 ≃ (Vn ·∇)Vn+1 (8)

右肩添え字は時間ステップ数を表す．一方で，粘性項は陰的に扱い，時間刻みを大きくとれるようにする.

このような考え方を適用し，時間進行に中間速度 Ṽを導入し，対流項に対して 2次精度の Adams-Bashforce法，

粘性項に対しても 2次精度の Crank-Nicolson法を適用し，下記のような部分段階法 (Fractional-Step法)で時間的

離散化を行った(9).

Ṽ−Vn

∆t
+

1
2
(
3Hn −Hn−1)= 1

2Re

(
∇2Ṽ+∇2Vn) (9)

Vn+1 − Ṽ
∆t

=−∇pn+1 (10)

ここで Hは対流項を表し，次式で与えられる.

H =−(V ·∇)V (11)

式 (9)から計算される中間速度 Ṽは，Navier-Stokes方程式から圧力項を取り除いて計算された速度である．すな

わち，式 (9)は圧力の影響が考慮されていない．圧力の時間進行には次の Poisson方程式を用いた．

∇2 pn+1 =
∇ · Ṽ

∆t
(12)

この式は，式 (10)の発散をとり，連続の式が次の時間ステップ n+1において成立することを意味する式∇ ·Vn+1 = 0

を適用することによって導かれる．このようにして，式 (9), (12), (10)の順に三つの段階を踏んで，2次精度の時

間進行 (Vn から Vn+1 への時間進行)を行うことができる.

4·3 埋め込み境界法

文献 (1)において，著者らがオイルダンパの流れ解析に適用してきた格子分割法は，ALE法(10)と呼ばれる方法

であった．この方法は，移動するピストン面や固定されたシリンダ内面を境界面としてシリンダ内に計算格子を

設けるもので，ピストンは非定常運動するため，シリンダ内の計算格子は時々刻々とその座標値を変化させてい

た．この方法を本研究で対象とするバイパス管流路を有するオイルダンパに適用すると，シリンダ内の格子点座

標とバイパス流路内のそれが時間と共に常に相対値が変化するという問題が生じる．この問題に対して，重合格

子法(5)という解決策が考えられるが，この方法を採った場合には計算手続きが複雑になるばかりでなく，質量や運

動量の保存の精度が落ちるという問題が生じてしまう．そのため，ここでは等間隔の差分法による離散化を行い，

その上で移動するピストンを再現する埋め込み境界法(4)を適用した．

この方法について，図 3のように，移動するピストン境界面が格子線 jと j+1の間にある場合を例にとって説

明する．Navier-Stokes方程式には，流速や圧力といった物理量の一階と二階の微分項があり，これらを差分法で
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離散化する．ここでは簡単のため，対流項も二次精度で離散化したと考えて説明をする．通常の二次精度の中心

差分を用いた離散化では，物理量を ϕ とおくと，その一階微分と二階微分は以下のように表される．

∂ϕ
∂x

=
ϕ j+1 −ϕ j−1

2∆x
,

∂ 2ϕ
∂x2 =

ϕ j+1 −2ϕ j +ϕ j−1

∆x2 (13)

このとき，ピストン壁面位置が図 3のように格子線 jと j+1の間にある場合には，上式を用いて離散化を行うと

ピストン速度が正しい位置で評価されないことになる．さらに，質量流束に誤差を生じて質量保存と運動量保存

則が破綻する恐れが出てくる．そのため，格子線 jと格子線 j+1の間の物理量を次の線形補間で与える．

ϕ j =
ε

ε +1
ϕ j−1 +

1
ε +1

ϕpiston (14)

この値を境界値として格子線 jに計算境界を設定することにより，速度に関しては従来の差分近似式を用いたま

まピストン速度の影響を考慮した計算を実施することが可能となる．

圧力の計算は，前述の Poisson方程式を解くことになり，その境界条件は勾配が指定される Neumann型となる．

そのため，速度とは別の取り扱いが必要となる．通常，物体表面の圧力勾配はゼロで与えられるため，ピストン

表面では圧力の二階微分はゼロとされる．このとき，圧力の二階微分は下記のように線形補間できる．(
∂ 2 p
∂x2

)
j
=

ε
ε +1

(
∂ 2 p
∂x2

)
j−1

+
1

ε +1

(
∂ 2 p
∂x2

)
piston

=
ε

ε +1

(
∂ 2 p
∂x2

)
j−1

(15)

このようにして，圧力についてもピストンの影響を含む格子線 jを計算境界と設定して速度と同様に数値計算が

実施される．

5. 埋め込み境界法の精度検証

4.3節で述べた埋め込み境界法の精度検証として，厳密解の知られている Hagen-Poiseuille流れを計算する. 円管

の半径方向座標を r，軸方向座標を zとするとき，その速度と圧力勾配の厳密解は次式で与えられる.

υ(r) = 2υave

[
1−

( r
R

)2
]
,

∂ p
∂ z

=− 8
R2

υave

Re
(16)

ここで，Rは円管内半径，υave は管内平均流速である.

Hagen-Poiseuille流れとは，管径が一定の円管内を流れる非圧縮性ニュートン流体の定常層流解である. 非定常

の Navier-Stokes方程式でこの流れを実現するために，円管の左端 (z = 0)にピストンを置き，これを無次元時間

t = 0から t = 10まで加速度 a = 0.1で等加速度運動をさせ，t = 10から t = 20までは υp = 1.0の等速度運動をさ

せる. これを，時間の刻み幅を ∆t = 0.001とし，繰り返し回数を n = 20,000として，無次元時間 t = 20まで埋め

込み境界法によって上記の速度と圧力勾配を計算する．最終時間 t = 20における結果を図 4に示す．図 4(a)は管

出口における軸方向の速度分布を表し，同図 (b)はピストン壁面 (z = 15)から管出口 (z = 20)までの圧力分布であ

る．白抜きの○印はすべての格子点における数値解を表し，実線は式 (16)による厳密解である．これらの図から

両者がよく一致していることが確認できる．ただし，数値解は非定常運動から定常運動に移行した後の状態であ

り，図 4(b)に示された圧力勾配にはピストン面近傍でその非定常運動の影響がまだ残されている．また，図 4(a)

に示された数値解において，r = 0において υ = 2に達していないのは，流路中心から壁面まで 20分割して得ら

れた数値解においては，壁面格子点における初期流入速度の値のみがゼロになることより，解析解に比べて必然

的に全流量が少なくなることによる.

6. オイルダンパの数値解析結果

図 1(b)と (c)に示された二つのオイルダンパにそれぞれ表 1と表 2に示される諸元を与える. これらのダンパの

流路長さはどちらも 40 mmで等しくされている. 表中の記号 nx と nz はそれぞれシリンダ内径 dc とシリンダ長さ

Fig. 3: Diagram of grid division including moving piston wall
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Fig. 4: Comparison of exact and numerical solutions in Hagen-Poiseuille flow

Table 1 Dimensions of the damper in Fig.1(b)

dc 40 mm

dp 40 mm

do 4 mm

lc 80 mm

lp 40 mm

nx 200

nz 400

nt 200

ν 100mm2/s

ρ 968kg/m3

Table 2 Dimensions of the damper in Fig.1(c)

dc 40 mm

dp 40 mm

do 4 mm

lc 80 mm

lp 6 mm

nx 200

nz 400

nt 200

l1 30 mm

l2 5 mm

lc 方向の分割数であり，nt は正弦振動をするピストンの 1周期あたりの分割数を表す．どちらのオイルダンパに

も同じ物性の制動油が用いられ，その動粘性係数 ν と密度 ρ の値が表 1に記されている.

以下に示されたすべての図は定常振動状態における数値解であり，定常振動の判定のしきい値は 1周期前の値

との差が 1%とした．

6·1 シリンダ内速度プロフィールと圧力分布図

図 5 と 6 は，図 2(a) に示されたピストン孔型オイルダンパにおいて，ピストンが振幅 a = 2.1 mm，振動数

f = 30 Hzで正弦振動しているときのある瞬間における速度プロフィールと圧力分布を表したものである. 図 5に

ついては，ピストンはその振動中心から上死点に向かって距離 x = a/2だけ移動した瞬間を捉えており. このとき

のピストンは上に向かって減速しながら移動し，流体は流路を上から下に向かって流れている. ピストン背後には

ピストン孔からの噴流によって形成された双子渦の存在が認められる. ピストン前方において見られる双子渦は半

周期前のピストン運動によって形成された渦の名残りである. 当然のことながら，渦の中心では圧力は低くなって

おり，ピストン前方のシリンダ内圧力はピストン背後の圧力よりも高い.

一方，図 6はピストンがその上死点に到達した瞬間の速度プロフィールと圧力分布を表している. 流体の慣性力

の影響により，その運動変位に対して圧力は必ず位相が進むことになり，この図においても，ピストン背後の圧力

の方が前方圧力よりもすでに高くなっている. また，ピストン背後の圧力全体が高くなったことにより，渦中心で

の圧力低下がより鮮明に表示されている. 同様にして，図 7と 8は，図 2(b)に示されたバイパス管型オイルダン

パにおける速度プロフィールと圧力分布を示しており，計算の条件とピストン運動の瞬間は図 5および 6と全く

同じである. 噴流の噴出口がシリンダ側壁にあることから渦の発生状況がピストン孔型オイルダンパと全く異なっ

ていることが良く分かる. 特に，ピストン背後では大きさの異なる 3個の渦が発生していることが認められ，これ

らの渦が時間の経過と共に形を大きく変化させていることが分かる.
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6·2 オイルダンパへの入力変位と抗力の関係

図 9(a)は，ばね要素と減衰要素が並列に配置された Voigt型振動系において，オイルダンパのピストンに作用

する変位 x(t)と，ばねとダンパを介して基礎に伝達される力 FT の関係を示している．この振動系の質量は，ばね

定数 kの線形ばね (質量ゼロ)と減衰係数 cのダッシュポット (質量ゼロ)によって固定基礎上に支持され，正弦波

変位 x(t) = asinω t を受けるとする．もし ζ = c/(2
√

mk)で定義される系の減衰比がゼロであれば，x/aと FT の関

係は右上がりの直線で記述されるが，減衰比 ζ の値がゼロでなければ，入出力関係は図のように楕円形のヒステ
リシス曲線を描く (この図では励振振動数 ω は系の無減衰固有角振動数 ωn =

√
k/mに等しいとしている). この振

動系からばねを取り除くと，楕円の傾きはゼロになるが，もしこのダッシュポットを大きさ mAの付加質量効果を

持つダンパで置き換えれば，ピストンに作用する抗力 D(t)とピストン変位の関係は同図 (b)のように右下がりの

楕円になる (この図では mAaω2 = 1としている).

(a) Velocity profile (b) Pressure distribution

Fig. 5: Velocity and pressure of the piston-hole-type oil damper at a deceleration stage ( f = 30Hz, a = 2.1mm,x = a/2)

(a) Velocity profile (b) Pressure distribution

Fig. 6: Velocity and pressure of the piston-hole-type oil damper at the top dead center ( f = 30Hz, a = 2.1mm,x = a)
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(a) Velocity profile (b) Pressure distribution

Fig. 7: Velocity and pressure of the bypass-pipe-type oil damper at a deceleration stage ( f = 30Hz, a = 2.1mm,x = a/2)

(a) Velocity profile (b) Pressure distribution

Fig. 8: Velocity and pressure of the bypass-pipe-type oil damper at the top dead center ( f = 30Hz, a = 2.1mm,x = a)
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Fig. 9: Load-displacement curves of a SDOF system and an oil damper subjected to a harmonic motion
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図 10と 11は，それぞれピストンの振動数が 5 Hzと 30 Hzにおける，ピストン変位と抗力の関係を表している.

これらの図の (a)はピストン振幅が 0.3 mmで，(b)は 2.1 mmの場合を示している. ピストン抗力は，図 5から 8

の圧力分布図において，ピストン前面と背面の圧力をピストン全面にわたって積分することによって計算される.

図 10と 11から明らかなように，計算されたヒステリシス曲線はほぼ楕円形で右下がりになっている. この楕円の

勾配 θ (図 9(b)参照)を測定すれば，ピストンの見かけの質量増加，すなわち付加質量 mA が得られ，楕円の面積

を求めることによってオイルダンパの減衰係数 cを見積もることができる.

ピストンの振動数が低く，振幅が小さいときには楕円の歪みは少ないが，これらが大きくなると図 11(b)のよう

に，歪みが大きくなっていく. また，ピストン孔型オイルダンパとバイパス管型オイルダンパでは，特に高振動数

において楕円の形状に大きな違いが生じている.

6·3 オイルダンパの減衰係数と付加質量

図 12(a)と (b)は，それぞれピストン振動数が 5 Hzと 30 Hzのときの各オイルダンパの減衰係数の振幅依存性を

示している. 図のように，バイパス管型オイルダンパは，ピストン振幅に対して明確な直線依存性がある. これと

対照的に，ピストン孔型オイルダンパの減衰係数には顕著な振幅依存性は認められない. ピストン孔型オイルダン

パにおいて特徴的なことは，ある特定の振動振幅に対して減衰係数が最小値をとることである．両オイルダンパの

減衰係数はピストン振動数が増加するに従って大きくなるが，その傾向は特にバイパス管型において顕著である．

同様に，図 13(a)と (b)は，ピストン振動数が 5 Hzと 30 Hzのときの各ダンパの付加質量効果の振幅依存性を

示している. 付加質量はシリンダの中で流体が激しくかき回されるほど大きくなると考えられるが，ピストン孔型

ダンパの付加質量の方がバイパス管型ダンパよりも大きいことから，前者はより速い渦が形成されているだろう．

ピストンの振動数が低いときには付加質量は振動振幅の増加と共に大きくなっていくが，振動数が高くなると，ピ

ストン孔型では減少したあと増加に転じ，バイパス管型では逆に増加したあと減少に転じている．

(a) For the vibration amplitude of 0.3 mm (b) For the vibration amplitude of 2.1 mm

Fig. 10: Drag force acting on a piston moving at a frequency of 5 Hz

(a) For the vibration amplitude of 0.3 mm (b) For the vibration amplitude of 2.1 mm

Fig. 11: Drag force acting on a piston moving at a frequency of 30 Hz
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7. 結 言

従来の粘性型オイルダンパの設計式 (2)と (3)は，流路内圧力損失を近似計算することによって得られたもので

あり，ピストン前後で発生する対流渦の影響は考慮されていなかった. 一方で，動圧型オイルダンパの設計式 (式

(1)の第 2項)は実験式であり，最終的には多くの実験データに頼らざるを得なかった. 本研究の目的は，シリンダ

内で発生する複雑な対流渦の中で発生する圧力損失を，Navier-Stokes方程式を数値的に解くことによって正確に

見積もることである. そのことにより，流路形状の異なるピストン孔型とバイパス管型オイルダンパの減衰係数と

付加質量効果の違いを計算することが可能になった. 本研究から得られた成果をまとめると，以下のようになる.

1. 有限差分法に埋め込み境界法を適用することにより，バイパス管型オイルダンパのように，シリンダ内に移

動境界と固定境界を併せ持つ対象に対しても効率的に数値計算が行えることを示した．

2. これまで正確には分かっていなかったピストン孔型オイルダンパとバイパス管型オイルダンパの動特性の違

いを明らかにすることができた．

3. ピストン孔型オイルダンパではピストン背後に対称に双子渦が現われ，荷重・変位曲線において現われる楕

円形ヒステリシス曲線の歪みは少ない．一方で，バイパス管型オイルダンパの場合には噴流がシリンダ側面

から吹き出すために複雑な渦が発生し，その影響で楕円が大きく歪むことを確認した.

4. オイルダンパの減衰係数の振幅依存性はピストン孔型よりもバイパス管型ダンパの方が大きく，振動振幅の

増加と共にほぼ直線的に増加する．

5. 付加質量はバイパス管型よりもピストン孔型ダンパの方が大きく，低振動数では振動振幅の増加と共に増加

するが，高振動数では複雑な変化をする．

6. これまでオイルダンパの性能評価には実験的検証が要求されていたが，本研究において遂行された数値シミュ

レーションによって，コンピュータ上でオイルダンパの詳細設計をすることが可能であることが示された．

(a) For a vibration frequency of 5 Hz (b) For a vibration frequency of 30 Hz

Fig. 12: Damping coefficient of the oil dampers for various vibration amplitudes

(a) For a vibration frequency of 5 Hz (b) For a vibration frequency of 30 Hz

Fig. 13: Added mass of the oil dampers for various vibration amplitudes
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