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実稼働TPAにおける伝達関数特性を用いた振動低減手法について 研究論文 

 
 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

そこで，フロア面振動を低減するため，フロア面にサイド
パネルおよびクロスメンバ追加による剛性向上と質量向上を
実施することとした（合計付加質量: 200 g）．その結果，図
17 に示すように合計 200 g という少ない質量増加であるにも
関わらず該当周波数で 7 dB 程度の大幅な振動低減ができた． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

以上のことから，今回，実稼働 TPA の伝達関数特性を利用
することで，参照点のみに着目した対策よりも効率良く，少
ない質量付加で高い振動低減効果を得ることが可能となった． 

 

4．まとめと考察 

本研究では，実稼働 TPA を用い，より効果的に応答点振動
を低減するために，実稼働 TPA で得られる伝達特性を利用し
た振動低減策案の検討，およびその効果確認のために模型自
動車を用いた実際の振動対策を実施した．その結果，寄与の
高い参照点に着目し，それぞれの高寄与部位に振動対策を施
した場合よりも，今回提案する伝達関数特性によって把握す
ることができる各主成分ピークや主成分伝達関数から把握可
能な特性を用いた振動対策を実施することにより，効果的に
応答点振動を低減することができた．これは，複数の伝達特
性の影響で生じる応答点振動ピークの低減を行なう場合，各
経路における剛性，質量コントロールなどの様々な振動対策
手法が考えられる中で，応答点信号の振動ピーク（共振）を
生成している部位を的確に判断し，該当部位の共振対策を実
施することが，最も効率良く振動低減が実施できる，という
ことに起因する．本来，実稼働 TPA の応答点振動レベルを低
減するには，入力系，伝達系いずれの部位を低減した場合も，

応答点での振動低減効果は得られるが，ある一定質量を増加
した場合，共振周波数より高周波側であれば，広い帯域での
振動低減が見込まれ，剛性向上の場合は共振周波数域以下の
帯域での応答が低減される．その一方で，入力系と伝達系で
共振が生じている場合，質量付加や剛性変更により，共振周
波数帯域から固有振動数を変化させることにより該当周波数
帯での振動ピークレベルは大幅に低減する．このような観点
で今回の対策案検討方法は，入力，参照点，主成分，主成分
伝達関数（応答点側）のいずれに応答点の振動ピークを形成
する要素があるのか，ということを実稼働 TPA の伝達関数特
性から把握し，そのピークを形成している部位に共振対策を
実施することで，より効果的な応答点振動対策が実施できる
ようになったと考えられる． 
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Fig. 16  Operational deflection shape at 320 Hz.
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Fig. 17  Effect of countermeasure to floor vibration at 320 Hz  

considering transfer function of  principal component.

 

異なるピッチ差によって疲労寿命を向上させたボルト・ナット締結体 

における緩み止め性能の研究* 
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Anti-Loosing Performance of Special Bolts and Nuts Having 

Enhanced Fatigue Life by Introducing Pitch Difference 
 

Nao-Aki Noda   Yoshikazu Sano   Yasushi Takase   Xin Chen   Hikaru Maruyama   Huan Wang   Ryota Fujisawa 
 

A slight pitch difference is considered between the bolt and nut in this study. Here, the pitch of nut is m   larger 

than the pitch of bolt. For four different levels of , the loosening experiment is performed. Considering both the anti-
loosening ability and the clamping ability of the nut, the desirable range of   is discussed. Based on the loosening 

experimental results, several levels of   are selected in order to clarify the effect of the pitch difference on the fatigue 

life of bolt. The most desirable pitch difference is discussed in terms of improving both anti-loosening and fatigue life. 
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1．緒 言 

ねじ締結体は，使用頻度，重要度が高い機械要素であり，例

えば自動車 1 台に 1000 本程度使用されているが，低価格で，

緩みにくく破損しにくい特性が常に求められている．ボルト

破損はねじ底に応力が集中し，ねじ底の強さが大幅に低下す

ることで生じる．緩みは，振動が加わることによって，ねじの

螺旋形状に基づく戻り回転力がボルト･ナットねじ面間の摩

擦力を上回って生じる．これまでに緩み止めに関する多くの

対策が提案されてきたが(1)～(5)，比較的安価で緩み止めと，疲

労強度を両立させた理想的なねじ締結体は見当たらない．こ

れまでの研究は主に緩みに関するものが多く，疲労強度に関

するものは少ない．その理由として元々ねじ谷底には応力集

中 Kt=3～5 もの高い応力集中があるため，疲労強度の大幅な

向上は難しいことが挙げられる． 

疲労強度と緩み止めを両立させる研究として，ボルト・ナッ

ト締結体で積極的にピッチ差を設けることによる，耐疲労・耐

緩みの向上が提案されているが(6)，それを実証した研究は見

当たらない．そこで，著者等は先にピッチ差を変化させた複数

組のボルト締結体を用いた疲労試験を行い，適当なピッチ差

を与えることで疲労寿命を向上させることができた(7)．しか

し，緩み止めに関してピッチ差付与による有効性については

確認していない．  
本研究では，ピッチ差を与えたボルト締結体を用いて緩み

試験を行い，緩み止め効果に最適なピッチ差を実験的に明ら 
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かにする．また，図 1 に示すようにナット締込み過程を有限

要素法でシミュレーションすることで，ピッチ差を与えた場

合の緩み止め効果のメカニズムを考察する．なお，図中の番号

はボルトねじ谷底・ナットねじ山の位置を示す．次に，高応力

レベルの負荷条件で疲労試験を行うとともに，FEM 解析によ

り，ピッチ差を与えた場合の疲労寿命向上効果を確認する．最 
 

  
(a) Contact status between bolt and nut when the nut 

pitch is slightly larger than the bolt pitch (δt: The 
distance where prevailing torque appears). 

 

  
 (b) Pitch difference and clearance between bolt and nut. 

Fig.1 Schematic diagram of bolted joint 
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終的には，疲労寿命向上と緩止め効果向上の両面から最適な

ピッチ差を求めることを目標とする． 
 

2．緩み止めに対するピッチ差αの効果 
2.1. 試験材料  

試験には M16 のボルト・ナットを用い，ボルトの強度区分

8.8，材料は SCM435，またナットは強度区分 8，材料は S45C
で，ねじ山数 8 山，長さ 16mm のものを用いる．表 1 に各物

性値を示す．また，図 2 にボルト・ナットの応力ひずみ線図

を示す．ピッチ差としては，ボルトに比べて，ナットにピッチ

差αだけ大きいピッチを与えた．その結果，M16 ボルトのピ

ッチ=2000μmに対して，ナットのピッチ=(2000＋α）μmと

なる．付与したピッチ差 αは，小さい順に α=0＜αsmall＜αmiddle

＜αlarge＜αverylarge とする．また，ボルト･ナット間のクリアラ

ンスは，片側 125μmとした（図 1(b)）． 

2.2. プリべリングトルクの発生  
被締結体にナットを締付けるときにナットに加えるトルク

を締付けトルクといい，ピッチ差 α を大きくすると，被締結

体にナットが接触する前の段階でトルク（ナットの回転抵抗）

が生じる．このような締付け途中で生じるトルクをプリベリ

ングトルク Tp という．ボルト･ナットの幾何学的な条件で求

めたプリベリングトルクが生じ始める位置を δt(図 1(a)に示す

ボルトねじ先からナット先端までの距離)とする．ナットを挿

入し始めて（図 1(a)Ⅰ）ナットの第 1 山斜面と第 nc山斜面が

ボルトのねじ山斜面に同時に当たり始める（図 1(a)Ⅰ，Ⅲ）条

件から求まる．式(1)，(2)に δtの求め方を示す．ここでは図 1(a)
に示すナット長さ 16mm(ナットねじ山数 8 山)を対象とする

ので，式(1)はナットの長さ 16mm 以下(ncが 8 山以下)で成り

立つ． 

x2 ,
tan

y
c x

C
n C C  　 　

θ
         (1) 

t cn p                                     (2) 
ここで，ピッチ p(2mm)，ピッチ差 α，接触するナットねじ山

数 nc，クリアランス Cx, Cy，ねじ山角度 θ(60°)である． 
表 2 にプリべリングトルク発生位置 δtと，生じるプリべリ

ングトルクの大きさ(Fig.3)を示す．表 2 においてナット長

16mm より大きな値のαではプリべリングトルクが生じない

ので，α=αlargeと α=αverylargeでプリべリングトルクが生じると

計算される．α=αsmall ではプリべリングトルク発生に必要とす

るねじ山数 ncが本実験で使用するねじ山数 8 山を超えるので

ゆるみ止め効果が期待できないことがわかる． 
2.3. トルクと軸力の関係  
ボルトが使われる条件としてその降伏点 800MPa の 20％，

160MPa が生じるような軸力 F=24kN を想定して，この軸力

を通常の α＝0 のボルトで導入するに要するトルク，T=70N･

m をもって締付トルクとする．図 3 に締付トルク 70N･m と

した場合のナット先端部が締結物に到達するまでの軸力とト

ルクの関係を示す．α=0μmでは，ナットが締結物に到達する

と同時に軸力が生じ，トルク 70N･m でボルト軸力 24kＮを

導入できた．α=αsmall の場合は，α=0μm と同様なトルクと軸

力の関係がある．α=αmiddleの場合は，ナットが締結物に到達す

る時点で既に 40N･m のトルクが必要とされ，締付けのため

に使われる軸力は 20kＮに減少した．α=αlargeの場合は，締結

時点で有効なボルト軸力は 8kＮと，3 分の 1 に減少した．こ

こで α=αlarge においてプリべリングトルクの発生は予想どお

りであるが，α=αmiddle では表 2 に示す計算では生じないはす

である．α=αmiddleの δt計算値はプリべリングトルクの発生の

限界値 16mm に近い値であることから，プリべリングトルク

が生じたのは，ピッチ差やクリアランス Cx, Cy の加工誤差に

よるものと推察される．なお，図 3 において，傾きが異なる

結果は，加工誤差や締付け時のボルト･ナット軸心のずれなど

によるものと考える． 
Table 1 Material properties of bolt and nut 

 
Young’s 
modulus 

(GPa) 

Poisson’s 
ratio 

Yield 
strength 
(MPa) 

Tensile 
strength 
(MPa) 

SCM435 
( Bolt) 206 0.3 800 1200 

S45C 
( Nut) 206 0.3 530 980 

 
Table 2 Position where prevailing torque appears δt and number of  

nut threads contacted nc in equation 1. 

 

  

Fig.2 Stress strain relation     Fig.3 Relationship between 
for SCM435 and S45C      torque and axial force 

Pitch 
difference 

α 

Theoretically 
obtained 
δt(mm) 

Contacted number 
nc from Eq (1) 
(The number  
of nut = 8) 

Prevailing 
torque 

Tp(N·m) 

0 - - 0 

αsmall 19.2 9.6(＞8) 0 

αmiddlel 8.8 4.4（＜8) 40 

αlarge 7.4 3.7(＜8) 50 

αverylarge 5.8 2.9(＜8) Fixed 

 

 
Fig. 4 Loosening experimental device based on NAS3350 (mm) 

 

Table 3 Anti-loosening Performance 

(*Axial force is estimated from Fig. 3) 

 

3．緩み試験 

3.1. 緩み試験装置と試験条件  

図 4 に緩み試験の試験片と組立状況を示す．試験体はボル

トに被締結リングをナットによってトルク 70N･m で締結し

組立てる．この時の余長部長さは 10mm とした．緩み試験装

置は，NAS3350（米国宇宙航空規格）の規格に準拠した衝撃

型振動試験機で，繰返し衝撃をボルト締結体に軸直角方向に

負荷するタイプの緩み試験である．試験条件は，NAS 規格に

基づき振動数 1,800 サイクル/分とし，耐用回数は上限 30,000
サイクル(規定寿命)に設定し，それ以下でナットが脱落すれば，

そのサイクルを緩み耐用寿命とし，脱落しない場合には上限

サイクル 30,000 で試験を終了する．振動回数はディジタルカ

ウンターにより読み取る．また，上限振動数 30,000 サイクル

に達してもナットが脱落しない場合には，隙間ゲージを用い

てナットと被締結リング端との隙間を測定し，ナットの緩み

量 30μm を超える回数を寿命とする． 
3.2. 緩み試験結果  

緩み試験験結果を表 3 に示す．各ピッチ差に対して 2 セッ

トで試験を行った．このとき，ボルトに生じる軸力は測定して

いないので正確な値は不明であるが，図 3 の結果よりおおよ

その軸力を推定して表 3 に示す．表 3 より α=0，α=αsmallのボ

ルトは，繰り返し数 1000 回程度で脱落したが，α=αmidlleでは

1 セットのみではあるが 30000 回まで脱落しなかった．

α=αlargeは 2 セットとも 30000 回まで脱落しなかった．プリベ

リングトルクは，α=αmidlleより α=αlargeの方が大きく，緩み止

め効果との関連が考えられるので，次章で詳しく考察する．こ

のように，緩み止め効果はピッチ差が大きい方がより効果的

であるが，大きすぎても軸力が低下する．よって，緩みの最適

ピッチ差は α=αmidlleと考える．なお，α=αverylargeでは被締結部

にいたる前にプリベリングトルクが大きくなり，ナットが途

中でロックされ回らなくなった． 本論文で得られた α=αmidlle

が緩み止めにおいて最適であるという結果は，図 1 のクリア

ランス 125μmで得られる結果であり，式(1)よりクリアランス

を変えれば δtは変化するので異なる結果が得られる． 
 

4. 解析による緩み止め効果の考察 

前章の考察で α=αlarge でみられたように緩み止め効果が満

たされる場合で，ボルト締結上必要な軸力を付与できない例

が実験的に示された．さらに，ピッチ差が大きい α=αverylargeの

場合にはナットが締結部に到達できない．このように，締め付

け前にトルクが大きくなるのは，締込み段階でねじ山に生じ

る大きな変形によるものと推察された．そこで，FEM 軸対称

モデルを用いて累積ピッチ差を考慮した締込み過程における

ボルト･ナット相互の接触状況について解析し，ナットの回転

が不可能になった α=αverylarge と適切な緩み止め効果が得られ

た α=αmiddleを対象に考察した． 

4.1. ねじ山間の軸力 Fαの解析 

ボルト･ナット間の接触力によって隣接するボルトねじ山

間にねじ山間軸力 Fα が生じる．この軸力 Fα はプリベリング

トルク Tpと対応する．即ち，大きな軸力 Fαを発生させるには

大きなプリベリングトルク Tpを要する．図 5 に α=αmiddleにお

けるナットかん合位置とボルトねじ山間軸力Fαとの関係を示

す．この結果は図 5 の右に示す FEM 軸対称モデルによって

得られたものである．まず，ナットをボルトに入れていき，プ

リべリングトルク Tpが発生するナット先端位置を A とする．

その後，1 回転ずつねじ込んで締結部に至るまでのかん合位置

をそれぞれ B～E とし，ナットを平行移動させて各かん合位

置で解析を行う．ピッチ差にともなうボルト･ナット間の接触

力によって軸力 Fαが生じる．図 5 より，位置 A→B でねじ山

間軸力 Fαは少し上昇するが，その後 B→C→D→E ではピッ

チ差の効果が増加しないためほとんど変化はなく締結部まで

至る．この結果から α=αmiddle ではナット締込み完了まで安定

した軸力 Fα，即ちプリベリングトルク Tpが生じ，これがナッ

トの緩みを防止する抵抗として作用するものと考える． 
図 6 に α=αverylarge におけるナットかん合位置とボルトねじ

山間軸力Fαとの関係を示す．この結果は図6の右に示すFEM
軸対称モデルによって得られたものである．図 5 と同様にプ

リべリングトルク Tpが発生するかん合位置を A とする．その

後，1 回転ずつねじ込んで締結部に至るまでの位置をそれぞれ

B～H とする．A→B→C→D でナットがボルトに完全に入り

込むまでの解析では１回転ごとにピッチ差の影響が増加する

が，その後の締結部に至るまでの E→F→G→H では１回転ご

Pitch  
difference 
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drop 
Cycles for 
dropping 

Cycles for 
start 

loosening 

Prevailing 
 torque 
(N·m) 

Axial 
force* 
(kN) 

0 No.1 

Yes 

751 - 0 24 No.2 876 - 

αsmall 
No.3 813 - 0 24 No.4 1528 - 

αmiddle 
No.5 

No 

30000 21000 30 14~24 No.6 30000 30000 

αlarge 
No.7 30000 30000 67 1~4 No.8 30000 30000 57 

αverylaege No.9 - - - ＞70 - 

60.5 
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終的には，疲労寿命向上と緩止め効果向上の両面から最適な

ピッチ差を求めることを目標とする． 
 

2．緩み止めに対するピッチ差αの効果 
2.1. 試験材料  

試験には M16 のボルト・ナットを用い，ボルトの強度区分

8.8，材料は SCM435，またナットは強度区分 8，材料は S45C
で，ねじ山数 8 山，長さ 16mm のものを用いる．表 1 に各物

性値を示す．また，図 2 にボルト・ナットの応力ひずみ線図

を示す．ピッチ差としては，ボルトに比べて，ナットにピッチ

差αだけ大きいピッチを与えた．その結果，M16 ボルトのピ

ッチ=2000μmに対して，ナットのピッチ=(2000＋α）μmと

なる．付与したピッチ差 αは，小さい順に α=0＜αsmall＜αmiddle

＜αlarge＜αverylarge とする．また，ボルト･ナット間のクリアラ

ンスは，片側 125μmとした（図 1(b)）． 

2.2. プリべリングトルクの発生  
被締結体にナットを締付けるときにナットに加えるトルク

を締付けトルクといい，ピッチ差 α を大きくすると，被締結

体にナットが接触する前の段階でトルク（ナットの回転抵抗）

が生じる．このような締付け途中で生じるトルクをプリベリ

ングトルク Tp という．ボルト･ナットの幾何学的な条件で求

めたプリベリングトルクが生じ始める位置を δt(図 1(a)に示す

ボルトねじ先からナット先端までの距離)とする．ナットを挿

入し始めて（図 1(a)Ⅰ）ナットの第 1 山斜面と第 nc山斜面が

ボルトのねじ山斜面に同時に当たり始める（図 1(a)Ⅰ，Ⅲ）条

件から求まる．式(1)，(2)に δtの求め方を示す．ここでは図 1(a)
に示すナット長さ 16mm(ナットねじ山数 8 山)を対象とする

ので，式(1)はナットの長さ 16mm 以下(ncが 8 山以下)で成り

立つ． 

x2 ,
tan

y
c x

C
n C C  　 　

θ
         (1) 

t cn p                                     (2) 
ここで，ピッチ p(2mm)，ピッチ差 α，接触するナットねじ山

数 nc，クリアランス Cx, Cy，ねじ山角度 θ(60°)である． 
表 2 にプリべリングトルク発生位置 δtと，生じるプリべリ

ングトルクの大きさ(Fig.3)を示す．表 2 においてナット長

16mm より大きな値のαではプリべリングトルクが生じない

ので，α=αlargeと α=αverylargeでプリべリングトルクが生じると

計算される．α=αsmall ではプリべリングトルク発生に必要とす

るねじ山数 ncが本実験で使用するねじ山数 8 山を超えるので

ゆるみ止め効果が期待できないことがわかる． 
2.3. トルクと軸力の関係  
ボルトが使われる条件としてその降伏点 800MPa の 20％，

160MPa が生じるような軸力 F=24kN を想定して，この軸力

を通常の α＝0 のボルトで導入するに要するトルク，T=70N･

m をもって締付トルクとする．図 3 に締付トルク 70N･m と

した場合のナット先端部が締結物に到達するまでの軸力とト

ルクの関係を示す．α=0μmでは，ナットが締結物に到達する

と同時に軸力が生じ，トルク 70N･m でボルト軸力 24kＮを

導入できた．α=αsmall の場合は，α=0μm と同様なトルクと軸

力の関係がある．α=αmiddleの場合は，ナットが締結物に到達す

る時点で既に 40N･m のトルクが必要とされ，締付けのため

に使われる軸力は 20kＮに減少した．α=αlargeの場合は，締結

時点で有効なボルト軸力は 8kＮと，3 分の 1 に減少した．こ

こで α=αlarge においてプリべリングトルクの発生は予想どお

りであるが，α=αmiddle では表 2 に示す計算では生じないはす

である．α=αmiddleの δt計算値はプリべリングトルクの発生の

限界値 16mm に近い値であることから，プリべリングトルク

が生じたのは，ピッチ差やクリアランス Cx, Cy の加工誤差に

よるものと推察される．なお，図 3 において，傾きが異なる

結果は，加工誤差や締付け時のボルト･ナット軸心のずれなど

によるものと考える． 
Table 1 Material properties of bolt and nut 

 
Young’s 
modulus 

(GPa) 

Poisson’s 
ratio 

Yield 
strength 
(MPa) 

Tensile 
strength 
(MPa) 

SCM435 
( Bolt) 206 0.3 800 1200 

S45C 
( Nut) 206 0.3 530 980 

 
Table 2 Position where prevailing torque appears δt and number of  

nut threads contacted nc in equation 1. 

 

  

Fig.2 Stress strain relation     Fig.3 Relationship between 
for SCM435 and S45C      torque and axial force 

Pitch 
difference 

α 

Theoretically 
obtained 
δt(mm) 

Contacted number 
nc from Eq (1) 
(The number  
of nut = 8) 

Prevailing 
torque 

Tp(N·m) 

0 - - 0 

αsmall 19.2 9.6(＞8) 0 

αmiddlel 8.8 4.4（＜8) 40 

αlarge 7.4 3.7(＜8) 50 

αverylarge 5.8 2.9(＜8) Fixed 

 

 
Fig. 4 Loosening experimental device based on NAS3350 (mm) 

 

Table 3 Anti-loosening Performance 

(*Axial force is estimated from Fig. 3) 

 

3．緩み試験 

3.1. 緩み試験装置と試験条件  

図 4 に緩み試験の試験片と組立状況を示す．試験体はボル

トに被締結リングをナットによってトルク 70N･m で締結し

組立てる．この時の余長部長さは 10mm とした．緩み試験装

置は，NAS3350（米国宇宙航空規格）の規格に準拠した衝撃

型振動試験機で，繰返し衝撃をボルト締結体に軸直角方向に

負荷するタイプの緩み試験である．試験条件は，NAS 規格に

基づき振動数 1,800 サイクル/分とし，耐用回数は上限 30,000
サイクル(規定寿命)に設定し，それ以下でナットが脱落すれば，

そのサイクルを緩み耐用寿命とし，脱落しない場合には上限

サイクル 30,000 で試験を終了する．振動回数はディジタルカ

ウンターにより読み取る．また，上限振動数 30,000 サイクル

に達してもナットが脱落しない場合には，隙間ゲージを用い

てナットと被締結リング端との隙間を測定し，ナットの緩み

量 30μm を超える回数を寿命とする． 
3.2. 緩み試験結果  

緩み試験験結果を表 3 に示す．各ピッチ差に対して 2 セッ

トで試験を行った．このとき，ボルトに生じる軸力は測定して

いないので正確な値は不明であるが，図 3 の結果よりおおよ

その軸力を推定して表 3 に示す．表 3 より α=0，α=αsmallのボ

ルトは，繰り返し数 1000 回程度で脱落したが，α=αmidlleでは

1 セットのみではあるが 30000 回まで脱落しなかった．

α=αlargeは 2 セットとも 30000 回まで脱落しなかった．プリベ

リングトルクは，α=αmidlleより α=αlargeの方が大きく，緩み止

め効果との関連が考えられるので，次章で詳しく考察する．こ

のように，緩み止め効果はピッチ差が大きい方がより効果的

であるが，大きすぎても軸力が低下する．よって，緩みの最適

ピッチ差は α=αmidlleと考える．なお，α=αverylargeでは被締結部

にいたる前にプリベリングトルクが大きくなり，ナットが途

中でロックされ回らなくなった． 本論文で得られた α=αmidlle

が緩み止めにおいて最適であるという結果は，図 1 のクリア

ランス 125μmで得られる結果であり，式(1)よりクリアランス

を変えれば δtは変化するので異なる結果が得られる． 
 

4. 解析による緩み止め効果の考察 

前章の考察で α=αlarge でみられたように緩み止め効果が満

たされる場合で，ボルト締結上必要な軸力を付与できない例

が実験的に示された．さらに，ピッチ差が大きい α=αverylargeの

場合にはナットが締結部に到達できない．このように，締め付

け前にトルクが大きくなるのは，締込み段階でねじ山に生じ

る大きな変形によるものと推察された．そこで，FEM 軸対称

モデルを用いて累積ピッチ差を考慮した締込み過程における

ボルト･ナット相互の接触状況について解析し，ナットの回転

が不可能になった α=αverylarge と適切な緩み止め効果が得られ

た α=αmiddleを対象に考察した． 

4.1. ねじ山間の軸力 Fαの解析 

ボルト･ナット間の接触力によって隣接するボルトねじ山

間にねじ山間軸力 Fα が生じる．この軸力 Fα はプリベリング

トルク Tpと対応する．即ち，大きな軸力 Fαを発生させるには

大きなプリベリングトルク Tpを要する．図 5 に α=αmiddleにお

けるナットかん合位置とボルトねじ山間軸力Fαとの関係を示

す．この結果は図 5 の右に示す FEM 軸対称モデルによって

得られたものである．まず，ナットをボルトに入れていき，プ

リべリングトルク Tpが発生するナット先端位置を A とする．

その後，1 回転ずつねじ込んで締結部に至るまでのかん合位置

をそれぞれ B～E とし，ナットを平行移動させて各かん合位

置で解析を行う．ピッチ差にともなうボルト･ナット間の接触

力によって軸力 Fαが生じる．図 5 より，位置 A→B でねじ山

間軸力 Fαは少し上昇するが，その後 B→C→D→E ではピッ

チ差の効果が増加しないためほとんど変化はなく締結部まで

至る．この結果から α=αmiddle ではナット締込み完了まで安定

した軸力 Fα，即ちプリベリングトルク Tpが生じ，これがナッ

トの緩みを防止する抵抗として作用するものと考える． 
図 6 に α=αverylarge におけるナットかん合位置とボルトねじ

山間軸力Fαとの関係を示す．この結果は図6の右に示すFEM
軸対称モデルによって得られたものである．図 5 と同様にプ

リべリングトルク Tpが発生するかん合位置を A とする．その

後，1 回転ずつねじ込んで締結部に至るまでの位置をそれぞれ

B～H とする．A→B→C→D でナットがボルトに完全に入り

込むまでの解析では１回転ごとにピッチ差の影響が増加する

が，その後の締結部に至るまでの E→F→G→H では１回転ご

Pitch  
difference 

α 
Sample Nut 

drop 
Cycles for 
dropping 

Cycles for 
start 

loosening 

Prevailing 
 torque 
(N·m) 

Axial 
force* 
(kN) 

0 No.1 

Yes 

751 - 0 24 No.2 876 - 

αsmall 
No.3 813 - 0 24 No.4 1528 - 

αmiddle 
No.5 

No 

30000 21000 30 14~24 No.6 30000 30000 

αlarge 
No.7 30000 30000 67 1~4 No.8 30000 30000 57 

αverylaege No.9 - - - ＞70 - 

60.5 
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Fig.7 Equivalent plastic strain for status E in Fig.5 (α=αmidlle） 

 

 

Fig.8 Equivalent plastic strain for status E in Fig.6 (α=αverylarge） 
 

5．疲労強度に及ぼすピッチ差の影響と 

緩み止め性能との両立 

 5.1. 疲労試験結果 

疲労強度に及ぼすピッチ差の影響については，先に報告し

ている(7)．ここでは，緩み止め効果に及ぼすピッチ差の影響と

比較して考察する．ピッチ差は，通常のピッチ差 α=0と緩み

試験で最適な効果が得られた αmidlle 及び α=αsmall の 3 条件で

行なった． 
疲労試験には，島津製作所製の 40tonf サーボ疲労試験機を

用い，繰返し速度 8Hz，平均応力 σm=213MPa(平均荷重

Fm=30kN)一定の片振り引張 R=0.14～0.56 の条件で試験した．

試験結果を図 9 示す．ピッチ差 α=0 では，ナットかん合端第

１ねじ谷が破断した．これは通常の破断位置である．ピッチ差

を与えた場合でも破壊位置は，ナットかん合部内のねじ谷で

あるが，通常のボルトにはない特徴的な破断部位が確認でき

た．締結体としての 2×106 回疲労限は，ピッチ差によらず

60MPa であった．しかし，ボルトをナットから取り外してみ

るとα=0 を除いて，1mm 以上の深いき裂が生じており，ボ

ルト材自身としての疲労限は 60MPa 未満である． ピッチ差

α = 0 を基準とした有限疲労寿命を比較すると，振幅 80MPa 

 
Fig.9 S-N curve for α=0,αsmall,αmiddle 

 

 
Fig.10 Crack observation (α=αsmall, σa=100MPa) 

 
以上の応力域においては，ピッチ差を設けることによる寿命

向上が確認でき，α=αsmall では約 1.5 倍，α=αmidlle では約 1.2
倍であった．図 10 に α=αsmall，σa=100MPa での軸断面で見た

き裂の観察結果を示す．前節までの議論より，緩み止め効果の

最適ピッチ差は α=αmidlleと求められたが， 疲労寿命を向上さ

せる最適ピッチ差は，α=αsmall であり，異なる結果となった．  
5.2．有限要素法による疲労強度の解析 

図 11 に通常のピッチ差 α=0 の有限要素法を用いた弾塑性

解析の結果を便宜上，耐久線図を用いて半定量的に検討した． 

また，図 12 は疲労試験で最も有限寿命の延びた α=αsmallの場

合のナット端面効果を考慮した応力解析結果を耐久線図上に

示す．ここで，ナット端面取り効果として，簡単のため端面効

果の影響が大きい No.8 ナットねじ山高さを半分に仮定した

(8)．なお，α=αsmallにおいては，No.1 ナットの端面効果は小さ

いことを確認ずみである．図 12 より，α=αsmall を与えること

により No.1 ねじ谷底の応力振幅が大きく低減でき，各ねじ谷

で応力を平均的に分担できていることが示され，これが長寿

命化につながったものと考えられる(8)． 
5.3. 疲労寿命と耐緩み性能の両立 

緩み止め効果の向上に最適なピッチ差は α=αmiddle であった

のに対し，疲労強度の向上に最適なピッチ差は α=αsmallとなっ

 

 
Fig.5 Bolt axial force for α=αmiddle for the tight process of nut as shown in A,B,…,E. 

 

 
Fig.6 Bolt axial force for α=αverylarge for the tight process of nut as shown in A,B,…,H.

とにナットを平行移動させるだけでピッチ差の影響は増えな 
い．そこで，ねじ山間軸力をみると，ねじ込みが進む B→C→
D では増しているが，E→F→G→H ではほとんど変化しない．

また，D→E ではねじ山間軸力が低下している．このことは実

際では起こりえない現象である．この理由として本解析では

締込み過程をナットの不連続な移動で表現しているため，塑

性変形が大きい場合には実現象と異なる場合が生じることが

考えられる．塑性変形は次章で考察を行なう．また，B→C→
D では両端の軸力 Fαの低下が大きくなる．これはナット両端

のねじ山が他よりも曲げ剛性が小さく，しかもボルトとの接

触圧力が他よりも大きく塑性変形が進行しやすいためと考え

られる．  

4.2. ねじ山に生じる塑性変形の解析 
締め付け過程の解析で，ピッチ差の大きな α=αverylarge の場

合にねじ山間軸力 Fαの減少がみられた．そこで，同じモデル

を用いて，ねじ山間軸力の減少時(図 6，E)における塑性変形 

の大きさと，ねじ込み完了までねじ山間軸力の減少が見られ

なかった α=αmidlle (図 5，締込み完了 E)の塑性変形の大きさと

を比較する．まず，図 7 に α=αmiddleでのねじ山塑性ひずみを

示す．次に，図 8 にねじ込み途中でロックした α=αverylarge の

軸力が減少した E での塑性ひずみの大きさを示す．α=αmidlle

の軸方向変形量 16μm に対して，α=αverylarge の軸方向変形量

86μm は 5 倍ほどであり，軸方向クリアランス Cx=72μm を超

えている．過大な塑性変形がロックした原因になったものと

考えられる．これらのことより，αが大きすぎるとピッチ差の

影響により過大な塑性変形が生じ，本来の目的であるボルト

締結上不可欠なボルト軸力が得られなくなることや，ナット

のロックによりねじ込みが出来なくなるなどの不具合が生じ

ることが考えられる．一方，緩み止め効果が得られる α=αmiddle

では被締結部まで締めこんだ際には適切な塑性変形が生じて

いるので，そのような問題は生じない． 
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Fig.7 Equivalent plastic strain for status E in Fig.5 (α=αmidlle） 

 

 

Fig.8 Equivalent plastic strain for status E in Fig.6 (α=αverylarge） 
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疲労強度に及ぼすピッチ差の影響については，先に報告し

ている(7)．ここでは，緩み止め効果に及ぼすピッチ差の影響と

比較して考察する．ピッチ差は，通常のピッチ差 α=0と緩み

試験で最適な効果が得られた αmidlle 及び α=αsmall の 3 条件で

行なった． 
疲労試験には，島津製作所製の 40tonf サーボ疲労試験機を

用い，繰返し速度 8Hz，平均応力 σm=213MPa(平均荷重

Fm=30kN)一定の片振り引張 R=0.14～0.56 の条件で試験した．

試験結果を図 9 示す．ピッチ差 α=0 では，ナットかん合端第

１ねじ谷が破断した．これは通常の破断位置である．ピッチ差

を与えた場合でも破壊位置は，ナットかん合部内のねじ谷で

あるが，通常のボルトにはない特徴的な破断部位が確認でき

た．締結体としての 2×106 回疲労限は，ピッチ差によらず

60MPa であった．しかし，ボルトをナットから取り外してみ

るとα=0 を除いて，1mm 以上の深いき裂が生じており，ボ

ルト材自身としての疲労限は 60MPa 未満である． ピッチ差

α = 0 を基準とした有限疲労寿命を比較すると，振幅 80MPa 

 
Fig.9 S-N curve for α=0,αsmall,αmiddle 

 

 
Fig.10 Crack observation (α=αsmall, σa=100MPa) 

 
以上の応力域においては，ピッチ差を設けることによる寿命

向上が確認でき，α=αsmall では約 1.5 倍，α=αmidlle では約 1.2
倍であった．図 10 に α=αsmall，σa=100MPa での軸断面で見た

き裂の観察結果を示す．前節までの議論より，緩み止め効果の

最適ピッチ差は α=αmidlleと求められたが， 疲労寿命を向上さ

せる最適ピッチ差は，α=αsmall であり，異なる結果となった．  
5.2．有限要素法による疲労強度の解析 

図 11 に通常のピッチ差 α=0 の有限要素法を用いた弾塑性

解析の結果を便宜上，耐久線図を用いて半定量的に検討した． 

また，図 12 は疲労試験で最も有限寿命の延びた α=αsmallの場

合のナット端面効果を考慮した応力解析結果を耐久線図上に

示す．ここで，ナット端面取り効果として，簡単のため端面効

果の影響が大きい No.8 ナットねじ山高さを半分に仮定した

(8)．なお，α=αsmallにおいては，No.1 ナットの端面効果は小さ

いことを確認ずみである．図 12 より，α=αsmall を与えること

により No.1 ねじ谷底の応力振幅が大きく低減でき，各ねじ谷

で応力を平均的に分担できていることが示され，これが長寿

命化につながったものと考えられる(8)． 
5.3. 疲労寿命と耐緩み性能の両立 

緩み止め効果の向上に最適なピッチ差は α=αmiddle であった

のに対し，疲労強度の向上に最適なピッチ差は α=αsmallとなっ

 

 
Fig.5 Bolt axial force for α=αmiddle for the tight process of nut as shown in A,B,…,E. 

 

 
Fig.6 Bolt axial force for α=αverylarge for the tight process of nut as shown in A,B,…,H.

とにナットを平行移動させるだけでピッチ差の影響は増えな 
い．そこで，ねじ山間軸力をみると，ねじ込みが進む B→C→
D では増しているが，E→F→G→H ではほとんど変化しない．

また，D→E ではねじ山間軸力が低下している．このことは実

際では起こりえない現象である．この理由として本解析では

締込み過程をナットの不連続な移動で表現しているため，塑

性変形が大きい場合には実現象と異なる場合が生じることが

考えられる．塑性変形は次章で考察を行なう．また，B→C→
D では両端の軸力 Fαの低下が大きくなる．これはナット両端

のねじ山が他よりも曲げ剛性が小さく，しかもボルトとの接

触圧力が他よりも大きく塑性変形が進行しやすいためと考え

られる．  

4.2. ねじ山に生じる塑性変形の解析 
締め付け過程の解析で，ピッチ差の大きな α=αverylarge の場

合にねじ山間軸力 Fαの減少がみられた．そこで，同じモデル

を用いて，ねじ山間軸力の減少時(図 6，E)における塑性変形 

の大きさと，ねじ込み完了までねじ山間軸力の減少が見られ

なかった α=αmidlle (図 5，締込み完了 E)の塑性変形の大きさと

を比較する．まず，図 7 に α=αmiddleでのねじ山塑性ひずみを

示す．次に，図 8 にねじ込み途中でロックした α=αverylarge の

軸力が減少した E での塑性ひずみの大きさを示す．α=αmidlle

の軸方向変形量 16μm に対して，α=αverylarge の軸方向変形量

86μm は 5 倍ほどであり，軸方向クリアランス Cx=72μm を超

えている．過大な塑性変形がロックした原因になったものと

考えられる．これらのことより，αが大きすぎるとピッチ差の

影響により過大な塑性変形が生じ，本来の目的であるボルト

締結上不可欠なボルト軸力が得られなくなることや，ナット

のロックによりねじ込みが出来なくなるなどの不具合が生じ

ることが考えられる．一方，緩み止め効果が得られる α=αmiddle

では被締結部まで締めこんだ際には適切な塑性変形が生じて

いるので，そのような問題は生じない． 
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日米傷害予測モデルの交通事故実態調査に基づく検証 

向川 康介 ） 西本 哲也 ） 富永 茂 ） 本村 友一 ） 益子 邦洋 ）

Validation of Injury Prediction Model of Japan and URGENCY of United States 
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Advanced Automatic Collision Notification (AACN) is a notification system that uses data about previous accidents 
to predict the extent of passenger injuries. The purpose of this study is to compare injury prediction models: the 
Honda-Nihon University model of Japan and the URGENCY model of the United States. These models are verified 

using 116 cases of Japanese in-depth accident data collected by the Nihon University and Chiba Hokusoh Hospital of 
the Nippon Medical School. Receiver operating characteristic (ROC) curves were generated by evaluating serious 
injury risks from the in-depth accident data, and the best models were selected to maximize the area under the curve 

(AUC) of ROC. In this result, the full model of the Honda-Nihon University model was the best model for predicting 
injuries during accidents in Japan, (AUC = 0.7699). 

KEY WORDS: safety, automatic collision notification, injury prediction, statistical accident analysis (C1) 

ま え が き

総務省消防庁の報告によると2012年の交通事故における搬

送者数は 54 万人であり，うち 22%の搬送者が重症または中等

症であった ．重傷患者は一般に，初期治療までの時間短縮，

適切な医療機関への搬送が求められ ，事故発生と同時に事

故状況や乗員重傷度の自動通報を行う AACN(Advanced 
Automatic Collision Notification)システムはこれらに有効とさ

れている．救急ヘリ病院ネットワークの実証実験によれば

AACN を用いることによって、事故発生から救命医接触まで

の時間は従来の平均 38 分に比べ約 17 分の時間短縮が可能で

あるとの結果が得られており ，AACN には一定の効果が

あるといえる．

事故状況から乗員の重傷発生率を算出する傷害予測モデル

は AACN の根幹とされ，諸外国で報告されている．日本では

2011 年に吉田，西本らが構築したホンダ日大モデル と称す

る傷害予測モデルや，米国ではMalliaris, Digges らが構築した

URGENCY 称する傷害予測モデルの報告がされている．今後，

AACN を搭載した車両が広く一般に普及するためにも，乗員

の重傷度を適切に判定できる傷害予測モデルが求められる．

そこで，本論では日本大学と日本医科大学が 2009 年より合

同調査を実施している交通事故実態調査データ 116 件を

用いて乗員の重傷発生率を算出し，実傷害と予測結果を比較

することにより傷害予測モデルの検証を行った．検証方法は

予測結果が不適合な事例について検証するミクロ視点による

検証，ROC 曲線による統計的手法を用いたマクロ視点による

検証の 2 通りの手法を用いた．

傷害予測モデル

本論で検証に用いたホンダ日大モデル，URGENCY はロジ

スティック回帰分析によって乗員の重傷発生率 P を算出し，

式(1)により表される．

ここで，Z は事故状況を表すリスクファクタの線形結合の

和であり，式(2)により表される．

β は傷害予測モデルの構築によって得られる偏回帰係数で

あり，X は事故情報を基に決定される変数である．これら傷

害予測モデルは確率によって乗員の重傷発生率を算出するが

ホンダ日大モデルとURGENCY では重傷発生率の定義が異な

る．ホンダ日大モデルは警察データを用いて乗員が死亡もし

くは重傷(30 日以上の治療を要する)であるか否かを予測する

モデルであるのに対し，URGENCY は米国事故調査データ

(NASS/CDS)による事故解析を用いて解剖学的重傷度である

MAIS(Maximum Abbreviated Injury Score)が 3 以上になるか否

かを予測するモデルである．ここで，ホンダ日大モデルと

URGENCY の偏回帰係数を表 1 に示す．
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Fig.11 Endurance limit diagram for the bolt shown in Fig.1 (a) 

(α=0，σa=100MPa) 

 

 
Fig.12 Endurance limit diagram for the bolt considering nut  

end effect (α＝αsmall，σa=100MPa) 
 

た．そこで，疲労寿命の優れた α=αsmallを α=αlarge並みに緩み

に強くする方法を考察する．表 3 より緩み止め効果はプリべ

リングトルクの大きさ(α=αmiddleで30 N･m)と対応しているこ

とがわかる．そこで α=αmiddle 並みのプリべリングトルクを

α=αsmall で生じさせるためプリべリングトルク発生距離 δt を

両者で等しくすることを考える．すなわち式(1)を用いて

α=αsmallのクリアランス Cyを，ここで用いている Cy =125μm
の αsmall/α=αmiddle倍にすれば実現できるはずである．このよう

に 1 つのクリアランス，ピッチ差の最適条件を緩み試験で決

めてやれば他のピッチ差の緩み止め条件と，式(1)の関係から

適切なクリアランスを選ぶことができる． 
 

6．結 言 

M16 の異なるピッチ差を有するボルト・ナットを組合せた

ボルト締結体の緩み試験，疲労試験，有限要素法による解析を

行い以下の結果が得られた．  
(1)緩み止め効果に最適なピッチ差はα＝αmidlleと考えられる．

これは，緩み試験でナットが脱落しなかったのは α=αmidlle，

αlarge であったが，α=αmidlle の方が充分な軸力が導入できるた

めである． 
(2)締込み過程の解析により，ピッチ差が α=αverylargeのように

大きすぎると過大な塑性変形が生じたためにナットがロック

されたと考える．一方，緩み止め効果が得られるピッチ差

α=αmidlleでは適切な塑性変形が生じているものと考える． 

(3)緩み止め性能に最適なピッチ差は，ねじ込み過程のナット

両端に対応するボルトねじ山の塑性変形の大きさにより求め

ることを解析的に明らかにした． 
本研究で緩み止め性能と疲労強度とを両立させるピッチ差

αを求めることができなかった．しかし，緩み止め性能の最適

ピッチ差をクリアランスとの関係で求めうる見通しがえられ

た．具体的には今後の研究課題としたい． 
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