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軸方向外力を受ける中空円筒ボルト締結体の 

修正係数に及ぼす外力の着力点の影響 

Analysis of the effect of load application position on the correction factor  
for bolted hollow cylinders under axial tensile loads 

沢 俊行（広島大学名誉教授） 

Toshiyuki SAWA， Professor Emeritus of Hiroshima University 
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Abstract 

In designing a bolted joint, it is important to know the load factor, which is the ratio of an increment in axial bolt force to an external 

tensile load. Usually, the value of the load factor Φ has been calculated by the equation Φ=Kt/(Kt+Kc) proposed by Thum where Kt  is 

the stiffness of bolt-nut system and Kc is that of clamped members. Recently, it has noticed that the value of the load factor varies with 

the load application position on the joint. Junker proposed the correction factor for Thum’s formula. In addition，Yoshimoto and the 

author proposed a new formula by introducing the tensile stiffness Kpt for the clamped members and it is shown that the value of Kc/Kpt 

corresponds to the correction factor proposed by Junker. In this paper, the method for the correction factor Kc/Kpt is demonstrated for 

bolted hollow cylinder joint using the axi-symmetrical theory of elasticity and the vales of the correction factor are compared with 

those by Junker. It is found that the values of the correction factor are affected by the load application positions and the dimensions of 

hollow cylinders. Additionally, differences in the values of correction factor are substantial between Junker’s values and the obtained 

results.  Finally, the values of the load factor are obtained using the correction facto Kc/Kpt. 

Key Words: bolted hollow cylinders， load applications position，correction factor, axial tensile loads, theory of elasticity 

 

1. 緒言 

 ねじ締結体は機械装置に常用されている機械要素の一つ

であり，少なくとも概念的には重要視されている。しかし

いざ設計する段階になると今までの設計法で破損しなかっ

たという理由で古い設計法が踏襲されてきていると思われ

る。しかし最近の各種工業の発展に伴って，機械の精密化

及び軽量化などの要求が高まり，さらに事故防止の観点か

らねじ締結体に対する重要性が指摘されるようになり，破

損しなければよいという設計法からより合理的な設計法が

必要となっている。 

 Junker(1)~(3)によれば，ねじ締結体の設計に際して考慮し

なければならない基本事項は，1)振動外力に対してねじが

ゆるまないこと，2)ボルトに発生する最大応力が破損応力

(降伏応力あるいは耐力)を超えないこと，3)ボルトに発生

する振動応力が疲労限度を超えないこと，の三点である。

しかし他の研究および著者によると，さらに 4)外力作用時

に接合面応力が接合面分離を起こさないために必要な接触

応力を維持していること，5)初期ボルト締付け力を大きく

選択するので，座面応力が塑性変形を起こさないように限

界面圧以下になるようにする，ことが挙げられる。 

 これらの 5 点の事項を満足させるためには，基本的には

Ff の初期ボルト締付け力で締結された締結体に外力 W が

作用するときにボルト軸力の増加分 Ft がいくらになるか，

同時に初期に Ffであった締結体の接合面の締付け力の減少

分 Fcはいくらになるか，を推定することが必要である(4)(5)。

ボルト軸力の増加分 Ftと外力 W の比を内力係数 Φ とする

と，Fc＝(1-Φ)W，Ft/W=Φ，である。他方 Ft+Fc=W である

ため，二つの未知定数 Ft と Fc に対して与えられる方程式

は 1 つであり，この問題は不静定問題である。このため，

外力作用時の座面でのボルト・ナット系の伸び量と被締結

部材の伸び量が等しい，という条件により Ft と Fc を求め

ざるをえない。ボルト・ナット系のばね定数を Kt，被締結

部材の圧縮ばね定数を Kc とするときに，Thum(4)は内力係

数 Φ を Φ=Kt/(Kt+Kc)で求めることを提案した。Ktは沢-丸

山の公式(6)(7)で求めることができ，Kcは最近の軸対称三次

元弾性論による計算方法(8)，Lori(9)の求め方及びその他い

くつかの方法が提案されている。 

 しかし近年になり，ばね定数 Kt 及び Kc をより正確に求

められたとしても Thum らの提案式により求めた値が実際

の測定結果より大きいことが示されるようになった(10)。こ

のため Thum の式から得られる内力係数の値を修正しよう

とする考え方が Junker(3)より示されたが，理論的根拠は明

らかではない。さらにこの修正係数の妥当性を調べる必要

がある。 

 先に著者ら(11)は 2 枚の中空円筒をボルト・ナットで締結

するねじ締結体に関して検討し，新たに被締結部材の引張

りばね定数 Kpt を導入し，内力係数をより正確に求められ

る方法を提案し，計算結果は実験結果ともかなり良く一致

することを示した。さらに提案した算出式中の Kc/Kpt が

Junker の提案する修正係数に相当することも示した。 

 そこで本論文では上記の考え方を用いて，主に経験的に

依っていた内力係数の計算式中の修正係数の値を理論的に

求め，外力の作用点によって修正係数がどのように変化す

るかを計算し，Junker の修正係数の値と比較し ,その妥当性

を検討することを目的としている。更に内力係数の値を求

め，従来用いられてきた Thum の式による値と比較する。 

 

2. 理論解析 

2.1 解析方法 

 図 1(a)は 2 枚の中空円筒を初期ボルト締付け力 Ff で締

結しているねじ締結体を示す。図 1(b)はボルト・ナット及

び被締結部材の座面の変形状態を示している。ボルト・ナ

ット系の座面に一様分布力が作用している。ボルト頭部側

座面の平均変位を εt，ナット側座面の平均変位を εt’とする。

すなわち Ffで締付けられるとボルト・ナット座面は(εt +εt’)

だけ伸びる。他方被締結部材(中空円筒)では座面に Ffの力

が一様分布で作用し，平均 εcの変位を生じている。すなわ

ち締結時に被締結部材は 2εcだけ縮む。 
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こ の と き ボ ル ト ・ ナ ッ ト 系 の ば ね 定 数 K t は 

𝐾𝑡 = 𝐹𝑓 (𝜀𝑡 + 𝜀𝑡′)⁄ ，被締結部材の圧縮ばね定数 Kc は𝐾𝑐 =

𝐹𝑓 (2𝜀𝑐)⁄ ，で求められる。図 1(c)は外力 W が作用した中空

円筒締結体を示す。ボルト軸力は Ff増加し，Ff＋Ftとなり，

他方接合面の力は Ff から Ff－Fc となることを示している。

すなわち Ft＋Fc＝W となる。前述したように二つの未知数

Ftと Fcに対して与えられた式は一つであるので，不静定問

題となり，この式からだけでは二つの未知数の値は求めら

れない。そこで，座面の変位のつり合い条件を導入して，

この問題を解く。 

 そのために締結部材の引張りばね定数 Kpt を導入する。

図 2 は引張りばね定数 Kpt の定義のための座面の変位を示

す。図 2(a)に示すように，外力 W が作用し，それによって

ボルト軸力が Ff＋Ftとなるため座面には Ff＋Ftが作用する。

この時の座面の平均変位を(ε1―ε2)とし，図 2(b)に示すよう

に座面に(Ff＋Ft)のみが作用するときの座面の平均変位を

ε1 とする。すなわち，外力 W によって座面は ε1 だけ変位

するので，外力 W の作用による被締結部材の引張りばね定

数 Kptを，Kpt=W/(2ε1)，により定義できる。 

 図 1(c)に示すように外力 W が作用した時の，座面での

ボルト・ナット系の伸び量 Ft/Kt と被締結部材の座面での

伸び量(W/Kpt－Ft/Kc)が等しい条件より，式(1)が成り立つ。 
𝐹𝑡

𝐾𝑡
=

𝑊

𝐾𝑝𝑡
−

𝐹𝑡

𝐾𝑐
 

式(1)を変形すると，内力係数 Φ=Ft/W は次式(2)となる。 

𝜙 =
𝐹𝑡

𝑊
=

𝐾𝑡

𝐾𝑡 + 𝐾𝑐
∙ (

𝐾𝑐

𝐾𝑝𝑡
) 

従って，引張りばね定数 Kpt を求められれば内力係数が得

られる。 

なお，Thum による内力係数 Φoは次式(3)である。 

𝛷0 =
𝐾𝑡

𝐾𝑡 + 𝐾𝑐
 

従って式(2)と(3)を比較すると，Junker の提案する修正係

数は式(2)における右辺の Kc/Kpt に相当する。なお外力 W

の増大に伴って接合面が分離する場合にも内力係数の値は

存在するが，前述したように接合面の分離は締結体の健全

性に好ましくないので，内力係数は接合面が完全に接触し

ている範囲での値を扱うことにする。さらに，式(2)の右辺

において，Kc＝Kptとすると、式(3)となる。すなわち外力が

座面に作用する場合が式(3)である。 

2.2 Kptの解析方法 

2.2.1 基礎式 

 Kpt の解析にあたっては軸対称変形する有限円筒問題と

して扱い，円柱座標(r，𝜃，z)を用いる。Michell の応力関数

χ を用いると，各応力成分は次式(4)となる。 
 
 

 

𝜎𝑟 =
𝜕

𝜕𝑧
(𝜈𝛻2𝜒 −

𝜕2𝜒

𝜕𝑟2) 

𝜎𝜃 =
𝜕

𝜕𝑧
(𝜈𝛻2𝜒 −

1

𝑟

𝜕𝜒

𝜕𝑟
) 

𝜎𝑧 =
𝜕

𝜕𝑧
{(2 − 𝜈)𝛻2𝜒 −

𝜕2𝜒

𝜕𝑧2
} 

𝜏𝑟𝑧 =
𝜕

𝜕𝑟
{(1 − 𝜈)𝛻2𝜒 −

𝜕2𝜒

𝜕𝑧2
} 

r 及び z 方向の変位をそれぞれ u，w とすると，これらは次

式(5)で得られる。 

𝑢 = −
1 + 𝜈

𝐸

𝜕2𝜒

𝜕𝑟𝜕𝑧
 

𝑤 =
1 + 𝜈

𝐸
{(1 + 2𝜈)∇2𝜒 +

𝜕2𝜒

𝜕𝑟2
+

1

𝑟

𝜕𝜒

𝜕𝑟
} 

ただし， 

𝛻2𝛻2𝜒 = 0 

ここで，𝛻2 =
𝜕2

𝜕𝑟2
+

1

𝑟

𝜕

𝜕𝑟
+

𝜕2

𝜕𝑧2
 ，なお E は縦弾性係数，ν は 

ポアソン比である。本研究では外力 W の増加に伴って締結

体の接合面が分離をするが，分離前の接合面が完全に接触し

ている場合を解析する。 

2.2.2 Kptの解析 

 図 3 は締結体に外力 W が作用した時の図 2 の場合(接合面

が完全に接触)の座面変位 ε2を解析する。内径 2a，外径 2b 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(1) 

 

(2) 

図 1 A bolted joint of hollow cylinders subjected to an external axial load 

(a) (b) (c) 

Fig.2 Definition of Kpt 

(a) (b) 

(3) 

(4) 

(5) 

(6) 

Fig.3 Dimensions and designations of hollow cylinders 
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とし高さは 2h である。これより，Kpt＝W/(2ε2)で求められ 

る。外力は中空円筒の外周(r＝b)に幅 L(z＝Z0～Z0＋L)に一

様せん断応力 p(単位面積当たり)が軸対称に作用するものと

する。この場合の境界条件は次式(7)となる。 

𝑟 = 𝑎 において,𝜎𝑟 = 𝜏𝑟𝑧 = 0 
𝑟 = 𝑏 において,𝜎𝑟 = 0 

       𝜏𝑟𝑧 =
−2𝑝

𝜋
∑

1

𝑛

∞

𝑛=1

 

                  {cos (
𝑧0 + 𝐿

ℎ
𝑛𝜋) − cos (

𝑧0

ℎ
𝑛𝜋)} sin (

𝑛𝜋

ℎ
∙ 𝑧) 

z=±ℎにおいて,𝜎𝑧 = 𝜏𝑟𝑧 = 0 
上記式(7)の境界条件下での有限円筒を解析するための

Michell の応力関数 χ は式(6)で表される重調和関数の変数分

離解の中から境界条件を考慮して，以下の式(8)を選ぶ。 

𝜒 = 𝐴0

𝑧3

6
+ 𝐵0𝑧 𝑙𝑛 𝑟 + 𝐶0𝑧 𝑟2 2⁄

+ ∑
1

∆𝑛𝛽𝑛
3

∞

𝑛=1

[{𝛥𝐴
1𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐴

2𝛽𝑛𝑟𝐼0(𝛽𝑛𝑟)

+ 𝛥𝐴
3𝐾0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐴

4𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}�̅�𝑛

+ {𝛥𝐵
1𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐵

2𝛽𝑛𝑟𝐼0(𝛽𝑛𝑟)

+ 𝛥𝐵
3𝐾0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐵

4𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}�̅�𝑛

+ {𝛥𝐶
1𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐶

2𝛽𝑛𝑟𝐼0(𝛽𝑛𝑟)

+ 𝛥𝐶
3𝐾0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐶

4𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}

× �̅�𝑛] 𝑠𝑖𝑛 𝛽𝑛𝑧

+ ∑
𝐶�̅�

𝛺𝑠𝛾𝑠
3

[−{2𝜈 sinh(𝛾𝑠ℎ)

∞

𝑛=1

+ 𝛾𝑠ℎ cosℎ(𝛾𝑠ℎ)}
+ 𝛾𝑠𝑧 sinh(𝛾𝑠ℎ) cosh 𝛾𝑠𝑧]𝐶0(𝛾𝑠𝑟) 

ただし 

�̅�𝑛 = −
2𝑝

𝑛𝜋
{cos (

𝑧0 + 𝐿

ℎ
𝑛𝜋) − 𝑐os (

𝑧0

ℎ
𝑛𝜋)} 

𝐼0(𝛽𝑛𝑟)， 𝐼1(𝛽𝑛𝑟)， 𝐾0(𝛽𝑛𝑟)， 𝐾1(𝛽𝑛𝑟)はそれぞれ零次，1

次の第 1 種変形ベッセル関数，第 2 種変形ベッセル関数であ

り，𝐶μ(𝛾s𝑟)という関数は 

𝐶𝜇(𝛾𝑠𝑟) = 𝐽𝜇(𝛾𝑠𝑟) − 𝐽1(𝛾𝑠𝑎)𝑌𝜇(𝛾𝑠𝑟) 𝑌1(𝛾𝑠𝑎)⁄  

を表し，ここで𝐽𝜇(𝛾𝑠𝑟)，𝑌𝜇(𝛾𝑠𝑟)はそれぞれ μ 次の第 1 種，

第 2 種ベッセル関数である。また 

𝛽𝑛 = 𝑛𝜋 ℎ⁄  ( n = 1， 2， 3， ……) 

𝛾𝑠 = 𝜆𝑠 𝑎⁄  ( s = 1， 2， 3， ……) 

であって λsは𝐶1(𝜆𝑠) = 0 (0 < 𝜆1 < 𝜆2 < 𝜆3 ⋯ ⋯ ) の第 s 番目

の正根である。 

さらに∆𝐴
1，∆𝐴

2，∆𝐴
3，∆𝐴

4，∆𝐵
1，∆𝐵

2，∆𝐵
3，∆𝐵

4，∆𝐶
1，

∆𝐶
2，∆𝐶

3，∆𝐶
4 はそれぞれ 4 行 4 列の行列式 

∆𝑛= |

𝑎1 𝑏1

𝑎2 𝑏2

𝑐1 𝑑1

𝑐2 𝑑2

𝑎3 𝑏3

𝑎4 𝑏4

𝑐3 𝑑3

𝑐4 𝑑4

| 

における𝑎3，𝑏3，𝑐3，𝑑3，𝑎4，𝑏4，𝑐4，𝑑4，𝑎2，𝑏2，𝑐2，𝑑2

の余因数であって，𝑎1，𝑏1，𝑐1，𝑑1，ないし𝑎4，𝑏4，𝑐4，𝑑4

はそれぞれ次式で与えられる。 

𝑎1 = 𝐼1(𝛽𝑛𝑎) 

𝑏1 = 2(1 − 𝜈)𝐼1(𝛽𝑛𝑎) + 𝛽𝑛𝑎𝐼0(𝛽𝑛𝑎) 

𝑐1 = −𝐾1(𝛽𝑛𝑎) 

𝑑1 = 2(1 − 𝜈)𝐾1(𝛽𝑛𝑎) − 𝛽𝑛𝑎𝐾0(𝛽𝑛𝑎) 

𝑎2 = 𝐼1(𝛽𝑛𝑏) 

𝑏2 = 2(1 − 𝜈)𝐼1(𝛽𝑛𝑏) + 𝛽𝑛𝑏𝐼0(𝛽𝑛𝑏) 

𝑐2 = −𝐾1(𝛽𝑛𝑏) 

𝑑2 = 2(1 − 𝜈)𝐾1(𝛽𝑛𝑏) − 𝛽𝑛𝑏𝐾0(𝛽𝑛𝑏) 

𝑎3 = −𝐼0(𝛽𝑛𝑎) + 𝐼1(𝛽𝑛𝑎) 𝛽𝑛𝑎⁄  

𝑏3 = −(1 − 2𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑎) − 𝛽𝑛𝑎𝐼1(𝛽𝑛𝑎) 

𝑐3 = −𝐾0(𝛽𝑛𝑎) − 𝐾1(𝛽𝑛𝑎) 𝛽𝑛𝑎⁄  

𝑑3 = (1 − 2𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑎) − 𝛽𝑛𝑎𝐾1(𝛽𝑛𝑎) 

𝑎4 = −𝐼0(𝛽𝑛𝑏) + 𝐼1(𝛽𝑛𝑏) 𝛽𝑛𝑏⁄  

𝑏4 = −(1 − 2𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑏) − 𝛽𝑛𝑏𝐼1(𝛽𝑛𝑏) 

𝑐4 = −𝐾0(𝛽𝑛𝑏) − 𝐾1(𝛽𝑛𝑏) 𝛽𝑛𝑏⁄  

𝑑4 = (1 − 2𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑏) − 𝛽𝑛𝑏𝐾1(𝛽𝑛𝑏) 

また𝛺𝑠は 

𝛺𝑠 = sinh(𝛾𝑠ℎ) cosh(𝛾𝑠ℎ) + 𝛾𝑠ℎ 

をみたす。 

式(8)を式(4)に代入して各応力成分を求めると以下に示す式

(9)～(12)になる。

 

𝜎𝑟 = 𝐴0𝜈 + 𝐵0 𝑟2⁄ + 𝐶0(2𝜈 − 1) + ∑ 𝐴𝑛 cos 𝛽𝑛𝑧

∞

𝑛=1

+ ∑{𝐵𝑠𝐶0(𝛾𝑠𝑟) + 𝐶𝑠𝐶1 (𝛾𝑠𝑟) 𝛾𝑠𝑟⁄ }

∞

𝑠=1

 

ここで 

𝐴𝑛 =
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐴

1{−𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + 𝐼1 (𝛽𝑛𝑟) 𝛽𝑛𝑟⁄ } + ∆𝐴
2{−(1 − 2𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) − 𝛽𝑛𝑟𝐼1(𝛽𝑛𝑟)} + ∆𝐴

3{−𝐾0(𝛽𝑛𝑟) − 𝐾1 (𝛽𝑛𝑟) 𝛽𝑛𝑟⁄ }

+ ∆𝐴
4{(1 − 2𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑟) − 𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}]

+
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐵

1{−𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + 𝐼1 (𝛽𝑛𝑟) 𝛽𝑛𝑟⁄ } + ∆𝐵
2{−(1 − 2𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) − 𝛽𝑛𝑟𝐼1(𝛽𝑛𝑟)} + ∆𝐵

3{−𝐾0(𝛽𝑛𝑟) − 𝐾1 (𝛽𝑛𝑟) 𝛽𝑛𝑟⁄ }

+ ∆𝐵
4{(1 − 2𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑟) − 𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}]

+
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐶

1{−𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + 𝐼1 (𝛽𝑛𝑟) 𝛽𝑛𝑟⁄ } + ∆𝐶
2{−(1 − 2𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) − 𝛽𝑛𝑟𝐼1(𝛽𝑛𝑟)} + ∆𝐶

3{−𝐾0(𝛽𝑛𝑟) − 𝐾1 (𝛽𝑛𝑟) 𝛽𝑛𝑟⁄ }

+ ∆𝐶
4{(1 − 2𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑟) − 𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}] 

𝐵𝑠 =
𝐶�̅�

Ω𝑠

[{sinh(𝛾𝑠ℎ) − 𝛾𝑠ℎ cosh(𝛾𝑠ℎ)} cosh(𝛾𝑠𝑧) + 𝛾𝑠𝑧 sinh(𝛾𝑠ℎ) sinh(𝛾𝑠𝑧)] 

𝐶𝑠 =
𝐶�̅�

Ω𝑠

[{(2𝜈 − 1)sinh(𝛾𝑠ℎ) + 𝛾𝑠ℎ cosh(𝛾𝑠ℎ)} cosh(𝛾𝑠𝑧) − 𝛾𝑠𝑧 sinh(𝛾𝑠ℎ) cosh(𝛾𝑠𝑧)] 

𝜎𝜃 = 𝐴0𝜈 − 𝐵0 𝑟2⁄ + 𝐶0(2𝜈 − 1) + ∑ 𝐷𝑛 cos 𝛽𝑛𝑧

∞

𝑛=1

+ ∑{𝐸𝑠𝐶0(𝛾𝑠𝑟) + 𝐹𝑠𝐶1 (𝛾𝑠𝑟) 𝛾𝑠𝑟⁄ }

∞

𝑠=1

 

ここで 

𝐷𝑛 =
�̅�𝑛

∆𝑛
[−∆𝐴

1𝐼1 (𝛽𝑛𝑟) 𝛽𝑛𝑟⁄ − ∆𝐴
2(1 − 2𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐴

3𝐾1 (𝛽𝑛𝑟) 𝛽𝑛𝑟⁄ + (1 − 2𝜈)∆𝐴
4𝐾0(𝛽𝑛𝑟)] 

(7) 

(9) 

(8) 

(10) 
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        +
�̅�𝑛

∆𝑛
[−∆𝐵

1𝐼1 (𝛽𝑛𝑟) 𝛽𝑛𝑟⁄ − ∆𝐵
2(1 − 2𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐵

3𝐾1 (𝛽𝑛𝑟) 𝛽𝑛𝑟⁄ + (1 − 2𝜈)∆𝐵
4𝐾0(𝛽𝑛𝑟)] 

       +
�̅�𝑛

∆𝑛
[−∆𝐶

1𝐼1 (𝛽𝑛𝑟) 𝛽𝑛𝑟⁄ − ∆𝐶
2(1 − 2𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐶

3𝐾1 (𝛽𝑛𝑟) 𝛽𝑛𝑟⁄ + (1 − 2𝜈)∆𝐶
4𝐾0(𝛽𝑛𝑟)] 

𝐸𝑠 =
𝐶�̅�

Ω𝑠
2𝜈 sinh(𝛾𝑠ℎ) cosh(𝛾𝑠ℎ) 

𝐹𝑠 =
𝐶�̅�

Ω𝑠

[{(1 − 2𝜈) sinh(𝛾𝑠ℎ) − 𝛾𝑠ℎ cosh(𝛾𝑠ℎ)} cosh(𝛾𝑠ℎ) + 𝛾𝑠𝑧 sinh(𝛾𝑠ℎ) sinh(𝛾𝑠𝑧)] 

𝜎𝑧 = 𝐴0(1 − 𝜈) + 2𝐶0(2 − 𝜈) + ∑ 𝐺𝑛 cos 𝛽𝑛𝑧 + ∑ 𝐻𝑠𝐶0(𝛾𝑠𝑟)

∞

𝑠=1

∞

𝑛=1

 

ここで 

𝐺𝑛 =
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐴

1𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐴
2{2(2 − 𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐼1(𝛽𝑛𝑟)} + ∆𝐴

3𝐾0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐴
4{−2(2 − 𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}]

+
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐵

1𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐵
2{2(2 − 𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐼1(𝛽𝑛𝑟)} + ∆𝐵

3𝐾0(𝛽𝑛𝑟)

+ ∆𝐵
4{−2(2 − 𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}]

+
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐶

1𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐶
2{2(2 − 𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐼1(𝛽𝑛𝑟)} + ∆𝐶

3𝐾0(𝛽𝑛𝑟)

+ ∆𝐶
4{−2(2 − 𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}] 

𝐻𝑠 =
𝐶�̅�

Ω𝑠

[{𝑟𝑠ℎ cosh(𝛾𝑠ℎ) + sinh(𝛾𝑠ℎ)} cosh(𝛾𝑠𝑧) − 𝛾𝑠𝑧 sinh(𝛾𝑠ℎ) sinh(𝛾𝑠𝑧)] 

𝜏𝑟𝑧 = ∑ 𝐿𝑛 sin 𝛽𝑛𝑧 + ∑ 𝑀𝑠𝐶1(𝛾𝑠𝑟)

∞

𝑠=1

∞

𝑛=1

 

ここで 

𝐿𝑛 =
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐴

1𝐼1(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐴
2{2(1 − 𝜈)𝐼1(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐼0(𝛽𝑛𝑟)} − ∆𝐴

3𝐾1(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐴
4{2(1 − 𝜈)𝐾1(𝛽𝑛𝑟) − 𝛽𝑛𝑟𝐾0(𝛽𝑛𝑟)}]

+
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐵

1𝐼1(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐵
2{2(1 − 𝜈)𝐼1(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐼0(𝛽𝑛𝑟)} − ∆𝐵

3𝐾1(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐵
4{2(1 − 𝜈)𝐾1(𝛽𝑛𝑟) − 𝛽𝑛𝑟𝐾0(𝛽𝑛𝑟)}]

+
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐶

1𝐼1(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐶
2{2(1 − 𝜈)𝐼1(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐼0(𝛽𝑛𝑟)} − ∆𝐶

3𝐾1(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐶
4{2(1 − 𝜈)𝐾1(𝛽𝑛𝑟) − 𝛽𝑛𝑟𝐾0(𝛽𝑛𝑟)}] 

𝑀𝑠 =
𝐶�̅�

Ω𝑠

{−𝑟𝑠ℎ cosh(𝛾𝑠ℎ) sinh(𝛾𝑠𝑧) +𝛾𝑠𝑧 sinh(𝛾𝑠ℎ) cosh(𝛾𝑠𝑧)} 

また各変位は式(8)を式(5)に代入して次式(13)及び(14)となる。 

𝑢 = −
1 + 𝜈

𝐸
(𝐶0𝑟 + 𝐵0 𝑟⁄ ) +

1 + 𝜈

𝐸
∑ 𝑁𝑛 cos 𝛽𝑛𝑧

∞

𝑛=1

+
1 + 𝜈

𝐸
∑ 𝑂𝑠𝐶1(𝛾𝑠𝑟)

∞

𝑠=1

 

ここで 

𝑁𝑛 =
�̅�𝑛

𝛽𝑛∆𝑛
{−∆𝐴

1𝐼1(𝛽𝑛𝑟) − ∆𝐴
2𝛽𝑛𝑟𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐴

3𝐾1(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐴
4𝛽𝑛𝑟𝐾0(𝛽𝑛𝑟)}

+
�̅�𝑛

𝛽𝑛∆𝑛
{−∆𝐵

1𝐼1(𝛽𝑛𝑟) − ∆𝐵
2𝛽𝑛𝑟𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐵

3𝐾1(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐵
4𝛽𝑛𝑟𝐾0(𝛽𝑛𝑟)}

+
�̅�𝑛

𝛽𝑛∆𝑛
{−∆𝐶

1𝐼1(𝛽𝑛𝑟) − ∆𝐶
2𝛽𝑛𝑟𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐶

3𝐾1(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐶
4𝛽𝑛𝑟𝐾0(𝛽𝑛𝑟)} 

𝑂𝑛 =
𝐶�̅�

𝛾𝑛Ω𝑛

[{(1 − 2𝜈) sinh(𝛾𝑠ℎ) − 𝛾𝑠ℎ cosh(𝛾𝑠ℎ)} cosh(𝛾𝑠𝑧) + 𝛾𝑠𝑧 sinh(𝛾𝑠ℎ) sinh(𝛾𝑠𝑧)] 

𝑤 =
1 + 𝜈

𝐸
{(1 − 2𝜈)𝐴0 + 4(1 − 𝜈)𝐶0}𝑧 +

1 + 𝜈

𝐸
∑ 𝑃𝑛 sin 𝛽𝑛𝑧

∞

𝑛=1

+
1 + 𝜈

𝐸
∑ 𝑄𝑠𝐶0(𝛾𝑠𝑟)

∞

𝑠=1

 

ここで 

𝑃𝑛 =
�̅�𝑛

𝛽𝑛∆𝑛
[∆𝐴

1𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐴
2{4(1 − 𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐼1(𝛽𝑛𝑟)} + ∆𝐴

3𝐾1(𝛽𝑛𝑟) − ∆𝐴
4{4(1 − 𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑟) − 𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}]

+
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐵

1𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐵
2{4(1 − 𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐼1(𝛽𝑛𝑟)} + ∆𝐵

3𝐾1(𝛽𝑛𝑟) − ∆𝐵
4{4(1 − 𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑟) − 𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}]

+
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐶

1𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐶
2{4(1 − 𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐼1(𝛽𝑛𝑟)} + ∆𝐶

3𝐾1(𝛽𝑛𝑟) − ∆𝐶
4{4(1 − 𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑟) − 𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}] 

𝑄𝑠 =
𝐶�̅�

𝛾𝑠Ω𝑠

[{2(1 − 𝜈) sinh(𝛾𝑠ℎ) + 𝛾𝑠ℎ cosh(𝛾𝑠ℎ)} sinh(𝛾𝑠𝑧) − 𝛾𝑠𝑧 cosh(𝛾𝑠𝑧) sinh(𝛾𝑠ℎ)] 

式(12)より r=a，r=b，z=±hでの応力τrzは 

𝜏𝑟𝑧|𝑟=𝑎 = 0，𝜏𝑟𝑧|𝑟=𝑏 = 0，𝜏𝑟𝑧|𝑧=±ℎ = 0 

となり,また円筒内の内外面の応力𝜎𝑟および上,下端面の応力𝜎zは次のようになる。 

(11) 

(12) 

(13) 

(15) 

(14) 
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𝜎𝑟|𝑟=𝑎 = 𝐴0𝜈 + 𝐵0 𝑎2⁄ + 𝐶0(2𝜈 − 1) + ∑ �̅�𝑛 cos 𝛽𝑛𝑧

∞

𝑛=1

+ ∑
𝐶�̅�𝐶0(𝛾𝑠𝑎)

Ω𝑠

[{sinh(𝛾𝑠ℎ) − 𝛾𝑠ℎ cosh(𝛾𝑠ℎ)} cosh(𝛾𝑠𝑧) + 𝛾𝑠𝑧 sinh(𝛾𝑠ℎ) sinh(𝛾𝑠𝑧)]

∞

𝑠=1

 

𝜎𝑟|𝑟=𝑏 = 𝐴0𝜈 + 𝐵0 𝑏2⁄ + 𝐶0(2𝜈 − 1) + ∑ �̅�𝑛 cos 𝛽𝑛𝑧

∞

𝑛=1

+ ∑
𝐶�̅�𝐶0(𝛾𝑠𝑏)

Ω𝑠

[{sinh(𝛾𝑠ℎ) − 𝛾𝑠ℎ cosh(𝛾𝑠ℎ)} cosh(𝛾𝑠𝑧) + 𝛾𝑠𝑧 sinh(𝛾𝑠ℎ) sinh(𝛾𝑠𝑧)]

∞

𝑠=1

 

𝜎𝑧|𝑧=±ℎ = 𝐴0(1 − 𝜈) + 𝐶02(2 − 𝜈) + ∑ 𝐶�̅�

∞

𝑠=1

𝐶0(𝛾𝑠𝑟)

+ ∑(−1)𝑛
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐴

1𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐴
2{2(2 − 𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐼1(𝛽𝑛𝑟)} + ∆𝐴

3𝐾0(𝛽𝑛𝑟)

∞

𝑛=1

− ∆𝐴
4{2(2 − 𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}]

+ ∑(−1)𝑛
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐵

1𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐵
2{2(2 − 𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐼1(𝛽𝑛𝑟)} + ∆𝐵

3𝐾0(𝛽𝑛𝑟)

∞

𝑛=1

− ∆𝐵
4{2(2 − 𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}]

+ ∑(−1)𝑛
�̅�𝑛

∆𝑛
[∆𝐶

1𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + ∆𝐶
2{2(2 − 𝜈)𝐼0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐼1(𝛽𝑛𝑟)} + ∆𝐶

3𝐾0(𝛽𝑛𝑟)

∞

𝑛=1

− ∆𝐶
4{2(2 − 𝜈)𝐾0(𝛽𝑛𝑟) + 𝛽𝑛𝑟𝐾1(𝛽𝑛𝑟)}] 

そこでこれらの境界における応力式(16)、(17)および(18)にそれぞれフーリエ展開、ベッセル展開を施せば,次式(19)~(21)とな

る。 

𝜎𝑟|𝑟=𝑎 = 𝐴0𝜈 + 𝐵0 𝑎2⁄ + 𝐶0(2𝜈 − 1) + ∑ [�̅�𝑛 + ∑ 𝐶�̅�

(−1)𝑛4𝛾𝑠ℎ(𝑛𝜋)2 sin ℎ2 (𝛾𝑠ℎ)𝐶0(𝛾𝑠𝑎)

Ω𝑠{(𝑛𝜋)2 + (𝛾𝑠ℎ)2}2

∞

𝑠=1

] cos 𝛽𝑛𝑧

∞

𝑛=1

 

𝜎𝑟|𝑟=𝑏 = 𝐴0𝜈 + 𝐵0 𝑎2⁄ + 𝐶0(2𝜈 − 1) + ∑ [�̅�𝑛 + ∑ 𝐶�̅�

(−1)𝑛4𝛾𝑠ℎ(𝑛𝜋)2 sin ℎ2 (𝛾𝑠ℎ)𝐶0(𝛾𝑠𝑏)

Ω𝑠{(𝑛𝜋)2 + (𝛾𝑠ℎ)2}2

∞

𝑠=1

] cos 𝛽𝑛𝑧

∞

𝑛=1

 

𝜎𝑧|𝑧=±ℎ = 𝐴0(1 − 𝜈) + 𝐶02(2 − 𝜈) + ∑
(−1)𝑛�̅�𝑛

Δ𝑛
[Δ𝐴

1𝑋1 + Δ𝐴
2{2(2 − 𝜈)𝑋1 + 𝑋2} + Δ𝐴

3𝑋3 − Δ𝐴
4{2(2 − 𝜈)𝑋3 + 𝑋4}]

∞

𝑛=1

+ ∑
(−1)𝑛�̅�𝑛

Δ𝑛
[Δ𝐵

1𝑋1 + Δ𝐵
2{2(2 − 𝜈)𝑋1 + 𝑋2} + Δ𝐵

3𝑋3 − Δ𝐵
4{2(2 − 𝜈)𝑋3 + 𝑋4}]

∞

𝑛=1

+ ∑
(−1)𝑛�̅�𝑛

Δ𝑛
[Δ𝐵

1𝑋1 + Δ𝐵
2{2(2 − 𝜈)𝑋1 + 𝑋2} + Δ𝐵

3𝑋3 − Δ𝐵
4{2(2 − 𝜈)𝑋3 + 𝑋4}]

∞

𝑛=1

+ ∑ [𝐶�̅�

∞

𝑠=1

+ ∑ {
�̅�𝑛

∆𝑛

2(−1)𝑛

(𝑏2𝐶0
2(𝛾𝑠𝑏)2 − 𝑎2𝐶0(𝛾𝑠𝑎)2)

𝑆𝐴

(𝛽𝑛
2 + 𝛾𝑠

2)
+

𝐵𝑛

∆𝑛

2(−1)𝑛

(𝑏2𝐶0
2(𝛾𝑠𝑏)2 − 𝑎2𝐶0(𝛾𝑠𝑎)2)

𝑆𝐵

(𝛽𝑛
2 + 𝛾𝑠

2)

∞

𝑛=1

+
�̅�𝑛

∆𝑛

2(−1)𝑛

(𝑏2𝐶0
2(𝛾𝑠𝑏)2 − 𝑎2𝐶0(𝛾𝑠𝑎)2)

𝑆𝐶

(𝛽𝑛
2 + 𝛾𝑠

2)
}] 𝐶0(𝛾𝑠𝑟) 

ここで X1，X2，X3，X4は 

𝑋1 = {𝑏𝐼1(𝛽𝑛𝑏) − 𝑎𝐼1(𝛽𝑛𝑎)} 𝛽𝑛⁄  

𝑋2 = 𝑏2𝐼0(𝛽𝑛𝑏) − 𝑎2𝐼0(𝛽𝑛𝑎) − 2𝑋1 

𝑋3 = {−𝑏𝐾1(𝛽𝑛𝑏) + 𝑎𝐾1(𝛽𝑛𝑎)} 𝛽𝑛⁄  

𝑋4 = −𝑏2𝐾0(𝛽𝑛𝑏) + 𝑎2𝐾0(𝛽𝑛𝑎) − 2𝑋3 

を表し,SA，SB，SCはつぎのものを表す。 

     𝑆Ι = {∆Ι
1 + 2(2 − 𝜈)∆Ι

2}{𝛽𝑛𝑏𝐼1(𝛽𝑛𝑏)𝐶0(𝛾𝑠𝑏) − 𝛽𝑛𝑎𝐼1(𝛽𝑛𝑎)𝐶0(𝛾𝑠𝑎)}

+ ∆Ι
2 {𝛽𝑛

2𝑏2𝐼0(𝛽𝑛𝑏)𝐶0(𝛾𝑠𝑏) − 𝛽𝑛
2𝑎2𝐼0(𝛽𝑛𝑎)𝐶0(𝛾𝑠𝑎) −

2𝛽𝑛
2

𝛽𝑛
2 + 𝛾𝑠

2
(𝛽𝑛𝑏𝐼1(𝛽𝑛𝑏)𝐶0(𝛾𝑠𝑏) − 𝛽𝑛𝑎𝐼1(𝛽𝑛𝑎)𝐶0(𝛾𝑠𝑎))}

+ {∆Ι
3 − 2(2 − 𝜈)∆Ι

4}{−𝛽𝑛𝑏𝐾1(𝛽𝑛𝑏)𝐶0(𝛾𝑠𝑏) + 𝛽𝑛𝑎𝐾1(𝛽𝑛𝑎)𝐶0(𝛾𝑠𝑎)}

+ ∆Ι
4 {−𝛽𝑛

2𝑏2𝐾0(𝛽𝑛𝑏)𝐶0(𝛾𝑠𝑏) + 𝛽𝑛
2𝑎2𝐾0(𝛽𝑛𝑎)𝐶0(𝛾𝑠𝑎) +

2𝛽𝑛
2

𝛽𝑛
2 + 𝛾𝑠

2
(𝛽𝑛𝑏𝐾1(𝛽𝑛𝑏)𝐶0(𝛾𝑠𝑏) + 𝛽𝑛𝑎𝐾1(𝛽𝑛𝑎)𝐶0(𝛾𝑠𝑎))} 

ただし i=A，B，C である。 

 
 

(16) 

(17) 

(18) 

(19) 

(20) 

(21) 
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境界条件𝜎𝑟|𝑟=𝑎 = 0，𝜎𝑟|𝑟=𝑏 = 0，𝜎𝑧|𝑧=±ℎ = 0，を満たすには次の等式が成り立たねばならない。 

�̅�𝑛 + ∑ 𝑃𝑠𝑛𝐶�̅� = 0

∞

𝑠=1

 

�̅�𝑛 + ∑ 𝑄𝑠𝑛𝐶�̅� = 0

∞

𝑠=1

 

𝐶�̅� + ∑(𝑅𝑛𝑡�̅�𝑛 + 𝑆𝑠𝑛�̅�𝑛)

∞

𝑛=1

= − ∑ 𝑇𝑠𝑛�̅�𝑛

∞

𝑛=1

 

𝐴0𝜈 + 𝐵0 𝑎2⁄ + 𝐶0(2𝜈 − 1) = 0 
𝐴0𝜈 + 𝐵0 𝑏2⁄ + 𝐶0(2𝜈 − 1) = 0 

𝐴0𝜈 + 𝐶02(2 − 𝜈) = − ∑ 𝑈𝑛

∞

𝑛=1

 

ここで 

𝑃𝑠𝑛 =
(−1)𝑛4𝛾𝑠ℎ(𝑛𝜋)2 sin ℎ2(𝛾ℎℎ) 𝐶0(𝛾𝑠𝑎)

Ω𝑠{(𝛾𝑠ℎ)2 + (𝑛𝜋)2}2
 

𝑄𝑠𝑛 =
(−1)𝑛4𝛾𝑠ℎ(𝑛𝜋)2 sin ℎ2(𝛾ℎℎ) 𝐶0(𝛾𝑠𝑏)

Ω𝑠{(𝛾𝑠ℎ)2 + (𝑛𝜋)2}2  

𝑅𝑠𝑛 =
2(−1)𝑛

∆𝑛{𝑏2𝐶0(𝛾𝑠𝑏)2 − 𝑎2𝐶0(𝛾𝑠𝑎)2}

𝑆𝐴

{𝛽𝑛
2 + 𝛾𝑠

2}
 

𝑆𝑠𝑛 =
2(−1)𝑛

∆𝑛{𝑏2𝐶0(𝛾𝑠𝑏)2 − 𝑎2𝐶0(𝛾𝑠𝑎)2}

𝑆𝐵

{𝛽𝑛
2 + 𝛾𝑠

2}
 

𝑇𝑠𝑛 =
2(−1)𝑛

∆𝑛{𝑏2𝐶0(𝛾𝑠𝑏)2 − 𝑎2𝐶0(𝛾𝑠𝑎)2}

𝑆𝐶

{𝛽𝑛
2 + 𝛾𝑠

2}
 

𝑈𝑛 =
(−1)𝑛�̅�𝑛

∆𝑛
[∆A

1𝑋1 + ∆A
2{2(2 − 𝜈)𝑋1 + 𝑋2} + ∆A

3𝑋3 − ∆A
4{2(2 − 𝜈)𝑋3 + 𝑋4}]

+
(−1)𝑛�̅�𝑛

∆𝑛
[∆B

1𝑋1 + ∆B
2{2(2 − 𝜈)𝑋1 + 𝑋2} + ∆B

3𝑋3 − ∆B
4{2(2 − 𝜈)𝑋3 + 𝑋4}]

+
(−1)𝑛�̅�𝑛

∆𝑛
[∆C

1𝑋1 + ∆C
2{2(2 − 𝜈)𝑋1 + 𝑋2} + ∆C

3𝑋3 − ∆C
4{2(2 − 𝜈)𝑋3 + 𝑋4}] 

 

以上式(22-1)及び式(22-2)の連立方程式を解くことによっ

て、未定係数 A0，B0，C0，𝐴𝑛
̅̅̅̅，𝐵𝑛

̅̅ ̅，𝐶�̅�が決定される。その

後式(9)~(12)を用いて各応力成分が，式(13)及び(14)により

各変位成分が求められる。ここでは特に式(14)により，座面

の平均変位を求めることによって，2.1 で述べた締結体の引

張りばね定数 Kptの定義に従って求める。 

 

3. 数値計算及び考察 

数値計算において外力の着力点の影響を調べるために図 3

に示す外力の着力点を z0 = 0.7h，0.35h および 0 の 3 通りと

し，L=0.3h，を一定としている。図 4 はこれをまとめて示し

ている。さらに座面に近い方から着力点が(上)，(中)，(下)と

呼ぶ（なお図中では,Upper, Middle 及び Lower としている）。

図 5～図 7 は 1 枚の中空円筒の厚さ h と内半径 a の比 h/a＝

2.0，3.0 及び 5.0 を一定としたときの修正係数 Kc/Kpt に及ぼ

す着力点の影響を示している。ただし横軸は b/a，縦軸は修正

係数 Kc/Kptである。Kc/Kptにおける Kcの算出は文献(8)によっ

た。なお座面の半径 c(図 3)は c = 1.6a とした。これらの結果

より外力の着力点が(上)，(中)，(下)の順に修正係数 Kc/Kptの

値は小さくなり，b/a が小さい時には着力点の影響がより大

きいが，b/a が大きくなるにつれその影響はより小さく，かつ

値もより小さくなっていくことが認められる。 

h/a = 2.0 の場合は b/a ≅ 3.5付近で，h/a=3.0 の場合は b/a

＝4.0 付近で Kc/Kptの値が 0 になる。これは Kptの値が Kcの

値に比べて極めて大きくなるからである。なお本論文では扱

わないが,円筒の厚さ hが一定の時に上述の b/aの値より大き

くなると，初期ボルト締付け時にすでに接合面の一部に分離

が発生することがある。この場合では外力 W が作用してもボ

ルト軸力の増加 Ftが極めて小さく，かつ Ftと W の関係は非

線形となる。この時にも Kpt の値が大きくなり Kc/Kpt の値も

小さくなる。同図中に Junkerの修正係数を破線で示している。

Junker の修正係数は b/a に依らず，外力の着力点にのみ影響

されている。しかし本計算結果と Junker の修正係数の差異は

明白であり，本計算結果より大きい値を示している。ただし

h/a=5.0 で，b/a=1.6 の場合(外径が座面径と一致の場合)，す

なわち細円筒を締結する特別な場合にはかなりよい一致を示

している。このことは細円筒をねじ込みボルトで締結する場

合の修正係数を示した Klaus の考え方と一致していると推測

される。図 8 は Klaus9)が示したねじ込みボルト締結細円筒で

ある。細円筒に外力が作用するときの内力係数𝜙を次式(23)で

示した。 

𝜙 =
𝐾𝑡

𝐾𝑡 + 𝐾𝑐
∙

𝑥

𝑙𝑓
 

すなわち修正係数は x/lfが修正係数に相当する。 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(22-1) 

(22-2) 

(23) 

Fig.4 Load application position for hollow cylinder 

(Upper) 

 

(Lower) 

(Middle) 
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Klaus(12）が示した計算方法は細円筒を締結する特別な場合

であるが，本論文で示した式(3)を用いて説明できる。式(3)の

修正係数 Kc/Kptにおいて，Kcは細円筒なので，フックの法則

より Kc=AE/lf、で求められる。A は細円筒の断面積，E は縦弾

性係数である。Kptは外力 W が接合面から x の位置に作用し

ているので，Kptの定義から伸ばされる部分は長さ x の細円筒

とみなされる。従って，Kpt=AE/x，と近似的における。した

がって，修正係数 Kc/Kpt＝x/lf, となる。しかし実際にはこの

ような場合はほとんどなく，外径が大きくなれば図 5～7 に示

したように大きな差異が生じていることが分かる。 

図 9 は内力係数の値の算出例を示す。円筒寸法を a=12.5 

mm，h=25.0mm を一定とし，外半径 b を変化させて内力係

Fig.5 Numerical results (in case of h/a=2.0) 

Fig.6 Numerical results (in case of h/a=3.0) 

Fig.7 Numerical results (in case of h/a=5.0) 

Fig.8 Correction factor by Klaus (12) 

Fig.9 Numerical results of the load factor 

(in case of a=12.5mm，h=25.0mm) 
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数の値を求めた。横軸は b/a を縦軸が内力係数を示している。

式(3)におけるKtの値は文献(6)より，Kt＝1000N/μmとなり，

Kc の値は文献(8)で求める。さらに式(3)の Thum の結果も示

している。この結果より Thum の値は本計算結果に比べてか

なり大きいことを示しており，外径が大きくなるにつれてそ

の差異が大きくなる。また外力の着力点の影響も大きいこと

が示されている。特に Thum の方法では接合面の分離は考慮

されていないため，外径が大きくなっても内力係数はかなり

大きいことを示している。 

 

4. 結言 

本研究では 2 枚の中空円筒をボルト・ナットで締結するね

じ締結体の円筒外周に外力が作用する場合に，外力の着力点

によって内力係数の中の修正係数の値がどのように変化する

かを理論的に解析し，Junker の提案する修正係数の値と比較

し，以下の結果がえられた。 

1) 円筒の厚さ h と内半径 a を一定とし，外径を変化させた

場合に外力の着力点を 3 種類にかえて，まず修正係数

Kc/Kpt を求めたところ，外力の着力点によって Kc/Kpt の

値は著しく変化することが分かった。 

2) 1)で求めた修正係数 Kc/Kptを Junkerの提案する修正係数

と比較したところ，Junker の修正係数は本研究によって

得られた値より大きい値を示すことが分かった。 

3) 円筒の厚さ hと内半径 aの比(h/a)を変化させて修正係数

Kc/Kpt を求めた。その結果 h/a が大きく，かつ外径と内

径の比（b/a）が小さい時には Junker の修正係数にかな

り近い値となることが分かり，これを本研究の算出方法

により説明することができることを示した。 

4) 以上の修正係数を用いて，一例として締付け長さ

lf=50mm(h=25mm)の締結体の内力係数を計算し，従来

用いられてきた Thum の方法による結果は本研究による

結果よりかなり大きい値であることを示した。さらに外

力が締結体の座面に作用すると，本研究に示した内力係

数の値は Thum の内力係数の式に一致することを示した。

すなわち Thum の内力係数は外力が座面に作用する特別

場合を示し，当然内力係数の値は実際より大きくなるこ

とが示された。 
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Evaluation of Bolt Tightening Process and Assembling Efficiency  

for Bolted Gasketed Pipe Flange Connections 

高橋 聡美（バルカー）  M. U. KHAN（バルカー）  

藤原 隆寛（バルカー）  澤 俊行（広島大名誉教授） 

Satomi TAKAHASHI, M. U. KHAN and Takahiro FUJIHARA  

VALQUA, LTD., 5-2 Technopark Nara, Sugawa-cho, Gojo-city, Nara 

 Toshiyuki SAWA, Professor Emeritus Hiroshima University, Minamisuna, Koto-city, Tokyo 

Received: Jan. 6, 2023; Revised: Feb. 22, 2023; Accepted: Mar. 7, 2023 

Abstract 

In bolted gasketed pipe flange connections, the contact gasket stress by initial bolt tightening is important for better sealing. However, each 

axial bolt force changes due to the elastic interaction effect in the connection and the creep characteristics of the gasket. In this study, three 

types of gaskets were inserted into 4inch and 24inch bolted pipe flange connections, then the "assembling efficiency η" which is obtained from 

the ratio of the actual axial bolt force to the target axial bolt force of the connections is calculated using measured changes in the axial bolt 

forces. Also, the "assembling efficiency η" is obtained using Finite Element Method (FEM). The FEM results are compared with the 

experimental results. The experiment results are in a fairly good agreement with the FEM results. As a result, it is found that the value of η is 

less than 1.0 due to the elastic interaction of the gaskets. By multiplying the value of the target axial bolt force by 1/η, the target axial bolt force 

taking the axial bolt force fluctuation into account can be obtained. Since the elastic interaction of pipe flange connections differs with various 

gaskets and their sizes, a method to determine the "assembling efficiency η" using FEM analysis is shown to be useful. It can be applied to 

predict the value of for η another bolted flange joints with another types of gaskets. 

Key Words: Scattered Bolt Preload, Pipe flange, FEM, Gasket 

 

1. 緒言 

 ガスケット付き管フランジ締結体において，ガスケット

の密封性能が正常に機能するためには，ガスケットに必要

な接触応力が保持される初期ボルト締付けが重要である．

管フランジ締結体の締付け作業では，片締めを防ぎより均

等にボルトを締め付けるために，段階的に各ボルト軸力を

上げることが推奨され，加えて，目標締付けトルクで複数

回にわたって周回締めを行う手順も重要である． 

管フランジ締結体のように複数ボルトを順に締め付ける

場合，あるボルトを締め付けている間に，締結体の弾性相

互作用により，周辺のボルト軸力はばらつき低下する．弾

性相互作用とは，一旦締付けを終えたボルトの軸力が，他

のボルトを締め付けることによって変動する現象である．

また，ガスケットのクリープ特性によっても，ボルト軸力

は低下する．クリープ特性とは，ガスケットに一定荷重を

負荷した際に，時間とともにガスケットの厚さ方向の圧縮

ひずみが増加する現象である．このように締結体の弾性相

互作用及びガスケットのクリープ特性によりボルト軸力は

低下するが，複数回にわたって周回に各ボルトを締め付け

ることにより，徐々に各ボルト軸力は目標ボルト軸力に近

い値に収束することが知られている (1)(2)．この各ボルトの

軸力変動は，ガスケットの種類や締結体の管フランジ呼び

径によって異なり，いくつか研究がなされているものの，

その挙動は十分に明らかにされていないようである (3)(4)．  

特に初期ボルト締付け力が目標ボルト軸力に達するのか

という問題に対して，締付け効率 η（得られた初期ボルト

軸力の平均値/目標ボルト軸力）が重要な因子であり，各ガ

スケットの種類及び管フランジの条件に対して，この締付

け効率を理解しておくことが必要である(5)．締付け効率 η

の値が求められると，目標ボルト軸力の値を 1/η 倍するこ

とにより，目標ボルト軸力の値を大きくし，軸力変動を加

味した目標ボルト軸力が得られる． 

本研究では，材料が異なる 3種類のガスケットを挿入した

4 インチ管フランジ締結体及び 24 インチ管フランジ締結体

における「締付け効率 η」を実験で求める．また，周回数に

よるボルト軸力の変化も調べ，適切な周回数を検討する．さ

らに実験で様々な種類のガスケット，及びフランジとガスケ

ットの寸法の影響を評価することは難しいため，有限要素

法（FEM）解析を用いたボルト軸力挙動を調べ，実験結

果と比較検討する．  

 

2. 実験及び有限要素法(FEM)解析条件 

2.1 実験条件 

 実験及び FEM 解析に用いるガスケットは，ジョイント

シートガスケット(CFS:No.6500(6) 厚さ 3.0mm)，充填材入り

ふっ素樹脂圧延シートガスケット (PTFE:No.7020(6) 厚さ

3.0mm)及びうず巻形ガスケット (SWG:No.6596V(6) 厚さ

4.5mm)とする．ジョイントシートガスケットは繊維，ゴム，

充填材をシート化したソフトシートガスケットである．充

填材入りふっ素樹脂圧延シートガスケットは，ふっ素樹脂

に充填材を加え，ロール圧延して成形したシートガスケッ

トである．うず巻形ガスケットは密封性能を担うテープ状

の V 字形金属薄板と膨張黒鉛とを巻き重ね，リング状に形

成した部分及び金属リング(内輪，外輪)で構成されるガス

ケットである．ジョイントシートガスケット及び充填材入

りふっ素樹脂圧延シートガスケットは，剛性が金属を用い

たガスケットより低く，低内圧条件で使用される．加えて

充填材入りふっ素樹脂圧延シートガスケットの特徴はクリ

ープ特性が大きいことである．うず巻形ガスケットは，剛

性がソフトシートガスケットより高く，高内圧条件で使用
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されるガスケットである．なお，挿入するガスケットは平

面座管フランジ用リングガスケットとする． 

管フランジの呼び寸法は JPI Class300 4inch(フランジ外

径 255mm)(7)，JPI Class300 24inch(フランジ外径 915mm) (7)

及び JPI Class600 24inch(フランジ外径 940mm) (7)を用いる．

図 1 は JPI Class300 4inch 管フランジ締結体，図 2 は JPI 

Class300 24inch 管フランジ締結体の試験装置を示す．JPI 

Class600 24inch 締結体の試験装置は JPI Class300 24inch 締

結体の試験装置と同様の構成である．なお，Class300 など

はフランジの耐圧強度の区分を意味し，数字が大きいほど

高内圧条件で使用できる．管フランジ締結体にガスケット

を組込み，目標ガスケット面圧になるようにボルトを締め

付けた時のボルト軸力を軸部に貼られたひずみゲージによ

り測定する．表 1 は使用する各ガスケットの目標ボルト軸

力の値を示す．目標ガスケット面圧は，高木 (1)をもとに

CFS(ジョイントシートガスケット)及び PTFE (充填材入り

ふっ素樹脂圧延シートガスケット)が石綿ジョイントシー

トガスケットと同様の平均面圧 30MPa，SWG(うず巻形ガ

スケット)は平均面圧 60MPa とする． 

締付け方法は JIS B 2251(8)に基づいて実施する．図 3 は 4

インチ管フランジ締結体及び 24 インチ管フランジ締結体

における締め付けるボルト順を示す．4 インチ管フランジ

締結体の対角締めは，ボルト番号 1，5，3，7，2，6，8，4

の星形に段階的に締付けトルクを上げながら締め付けた後，

目標トルクでボルト番号 1 から順次時計回りに 4 周締め付

ける．JISB 2251 では，ボルト番号 1，5，3，7，2，6，4，

8 の順で規定されているが，その場合隣り合うボルトであ

るボル番号 8 及び 1 を順に締め付けることになるため，ボ

ルト番号 8 と 4 を入れ替える．24 インチ管フランジ締結体

は，ボルト番号 1，7，13，19 のみ星形に段階的に締付けト

ルクを上げながら締め付けた後，目標トルクでボルト番号

1 から順次時計回りに 6 周締め付ける．ボルト締付け作業

は事前に管フランジ締結体ごとに，締付けトルク T に対す

るボルト軸力 F を測定し，トルク係数 K を実験的に算出

し，締付けトルク T を指標にして行う．ボルトには二硫化

モリブデン潤滑剤を塗布する．なお，トルク係数 K は

T=KFd で求め，各ボルトの平均値を用いる．ここで，F は

目標ボルト軸力，d はボルトの呼び径である．表 2 は本研

究で用いたボルト締付けの周回数と締付けトルクを示す．

なお，ボルトは SNB7(強度区分 9.8)，ナットは S45C(強度

区分 8.8)を用いる．JPI Class300 4inch 締結体は JIS B 2251

に基づき目標ガスケット面圧から算出した締付けトルクの

100%を目標締付けトルクとする。JPI Class300 24inch 及び

JPI Class600 24inch 締結体は，目標ガスケット面圧から算出

した締付けトルクの 110%を目標締付けトルクとする。 

式(1)は，「締付け効率 η」の定義を示し，目標ボルト軸力

FG と実際に測定する各ボルト軸力 FA から算出する．目標

ボルト軸力 FG は，各ガスケットの目標締付けトルクから

算出したボルト軸力である．実際のボルト軸力 FAは，各ボ

ルトのボルト軸力の実測値を平均した値とする．   

 

 

 

 

Fig. 1 Test equipment for bolted gasketed pipe flange connections 

(JPI Class300 4inch) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2 Test equipment for bolted gasketed pipe flange connections 

(JPI Class300 24inch) 

 

Table 1 Target axial bolt force for gaskets 

 

Fig. 3 Bolt tightening order for 4inch and 24inch connections 

𝜂 =
𝐹𝐴

𝐹𝐺
 (1) 

Contact

gasket stress

[MPa]
JPI Class300

 4inch

JPI Class300 24inch

JPI Class600 24inch

CFS／PTFE 30 33.2 113 (Class300)

SWG 60 30.9 153 (Class600)

Gasket

Axial bolt force ［kN］
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Table 2 Number of round and tightening torque 

 for both connections 

 

2.2 解析条件 

管フランジ締結体における FEM 解析は，円周方向の対

称モデルを作成し，全てのボルトを同時に締め付けること

が多い(4)(9)．その場合，締結体の弾性相互作用を考慮するこ

とができない．そのため今回は円周方向において，全ての

モデルを作成し，各ボルトを順番に締め付ける手法を用い

る． 

まず FEM 解析に用いるため，室温でのガスケットの圧

縮における応力-ひずみ関係を測定する．ガスケットの応力

-ひずみ関係は締付け時のボルト軸力挙動に寄与し，ガスケ

ットの種類によって異なるため，実験にて測定しておく．

図 4 は圧縮試験装置を示す．プラテンにガスケットを挟み，

材料試験機によって圧縮し，ガスケット厚さ方向の変位を

等間隔に配置した 3 台の変位計にて測定する．図 5 は室温

におけるガスケットの応力-ひずみ関係を示す．図 5(a)及び

同(b)は実験から得られた CFS及び PTFEにおけるガスケッ

ト寸法 JPI Class 150 4inch 及び JPI Class 150 18inch の応力-

ひずみ関係であり，口径の影響を調べている．同(c)は SWG

におけるガスケット寸法 JPI Class 300 4inch，JPI Class 600 

4inch，及び JPI Class 1500 4inch の応力-ひずみ関係であり，

圧力クラスの影響を調べている．ひずみの値は 3 つの変位

計の平均値から得られた圧縮量を初期厚さで除したもので

ある．図 5(a)及び同(b)より，ソフトシートガスケットであ

る CFS と PTFE では，口径によって圧縮量に違いは見られ

ないが，除荷曲線が異なる．同(c)より SWG では，圧力ク

ラスが高いと外径側の金属リングである外輪の幅が広くな

るため，剛性が高くなる．実験で得られた応力-ひずみ関係

のうち，再圧縮時は除荷曲線を FEM 解析に用いるため，再

圧縮を除く圧縮曲線及び除荷曲線を FEM 解析には用いる． 

FEM 解析は，汎用有限要素解析コード ABAQUS を用い

る．図 6 は管フランジ締結体の FEM 解析モデルを示す．上

下対称の 1/2 モデルとしている．ボルト・ナット部のねじ

は省略し，ナットは六角形から同じ断面積の円に簡略化し

ボルトとナットは一体としている．対称面のガスケット下

面は完全固定し，各ボルトに軸力に相当する引張り力を与

えている．フランジ及びボルトは弾性要素とし，縦弾性係

数 200 GPa，ポアソン比  0.3 を用いる．ガスケットは

ABAQUS ガスケット要素によってモデリングし，材料物性

として応力-ひずみ関係を用いる．ガスケットとフランジは

摩擦係数 0.06，ボルトとワッシャー及びワッシャーとフラ

ンジは摩擦係数 0.15 とする．このモデルに使用した要素数

は 57,034，及び節点数は 86,010 であり，六面体要素を用い

た．対象ボルトを締め付ける際，他のボルトは X，Y，Z 軸

の並進方向及び回転方向をその位置で固定することで，弾

性相互作用の影響を考慮している．JIS B 2251 に基づいた

締付け方法でボルトに荷重を負荷する．FEM 解析では，各

ボルトのボルト軸力を周回ごとに算出し，締付け効率を求

める． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4 Compression test equipment 

 

Fig. 5 Stress strain curve for each gaske 

JPI Class300 4inch
JPI Class300 24inch

JPI Class600 24inch

Bolt 8×M20
24×M39

24×M48

Number of round 4 cycles 6 cycles

Torque 100% of target value 110% of target value
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Fig. 6 FEM model for analysis 

 

3. 実験結果 

 図 7 は段階的に対角締めを行う手順と周回締めの手順に

おける各締付け過程の各ボルト軸力の平均値を示す．図

7(a)は JPI Class300 4inch フランジ締結体，同 7(b)は CFS

及び PTFEを挿入した JPI Class300 24inchフランジ締結体，

SWG を挿入した JPI Class600 24inch の場合である．横軸は

各締付け段階を示し，縦軸がボルト軸力を示す．横軸は，

目標トルク 0%から 100%までが段階的な対角締め，round 1

から round 6 が周回締めである．JIS B 2251 の締付け方法で

は，24 インチ管フランジ締結体は仮締付けボルトが 4 本で

ある．仮締付けでは，締め付けているボルトと締め付けて

いないボルトがあるため，締付け効率は算出していない． 

図 7 より，周回締めの初期にあたる round 1 及び round 2

では目標トルクで締め付けているにも関わらず，目標ボル

ト軸力よりボルト軸力は低い．これは締結体の弾性相互作

用及びガスケットのクリープ特性により，ボルト軸力が低

下してしまうためと考えられる．しかし，周回締めを繰り

返すことで，弾性相互作用の影響は収まり，4 インチ管フ

ランジ締結体では round 3，24 インチ管フランジ締結体で

は round 4 あたりから締付け効率の変化は少なくなり一定

値にほぼ収束する．  

式(1)より，各ガスケット付き管フランジ締結体の締付け

完了時における締付け効率 ηを求める．締付け効率 ηから，

目標ボルト軸力の値を 1/η 倍することで，締付け作業によ

る軸力変動を加味した目標ボルト軸力が得られる．表 3 は，

締付け効率 η をまとめたものである． 表 3 より，締付け効

率 η はいずれの場合も 1 より小さい結果であった． 

また同じトルクで締付けを行った場合でも，締結体の弾

性相互作用及びボルトごとのトルク係数のばらつきにより，

各ボルトのボルト軸力にも差が生じる．図 8 は初期締付け

完了時(round 4 もしくは round 6 完了後)の各ボルトのボル

ト軸力とそのばらつきを示す．図の黒の実線，破線は目標

ボルト軸力である．4 インチ締結体と比較すると 24 インチ

の場合は，目標値に届いていないボルトも多く，ボルト毎

のばらつきも大きい．表 4は各ガスケットの最大値(Ffmax)，

最小値(Ffmin)，平均値(Ffave)，および最大値/最小値(Ffmax/Ffmin)

をまとめたものである．表 4 より，各ボルトのばらつき

(Ffmax/Ffmin)は，呼び寸法の大きい 24 インチ管フランジ締結

体が大きい結果となった．これは呼び寸法が大きいとフラ

ンジローテーションにより弾性相互作用が大きくなること

が影響していると考えられる．フランジローテーションと

は，ボルト締めによってフランジがたわむ現象である． 

 

 

 

Fig. 7  Axial bolt forces in the tightening process 

 

Table 3  Assembling Efficiency η 

 

 

 

 

 

 

 

 

Gasket CFS PTFE SWG CFS PTFE SWG

η 0.99 0.96 0.93 0.95 0.97 0.96

1/η 1.01 1.04 1.08 1.05 1.03 1.04

JPI Class300 4inchConnections
JPI Class600

24inch

JPI Class300

24inch
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Fig. 8  Scatter in axial bolt forces 

 

Table 4 Scatter in axial bolt forces 

 

 

 

 

 

 

 

 

4. 解析結果 

 図 9 は，FEM 解析より得られた JPI Class300 24inch 締結

体における各ボルトのボルト軸力変化を示す．図 9(a)が

CFS 及び PTFE，同(b)が SWG を挿入した締結体を示す．ボ

ルト軸力は，JIS B 2251 における本締付けの round 1(破線)，

round 6(実線)の抜粋となる．比較として，CFS，PTFE 及び

SWG の実験で得られた round1 のボルト軸力も並記した．

図 9 の結果より，round 1 後のボルト軸力は目標ボルト軸力

より小さい．また各ボルトのボルト軸力値にも差がある．

特に No.24 ボルト締付け時に No.1 ボルトのボルト軸力が

大きく低下しており，FEM 解析においても締結体の弾性相

互作用の影響が示されている．次に round1 の CFS 及び

PTFE のボルト軸力解析結果は実験結果とよく一致してい

るが，SWG は実験結果と差が見られる．なお実験と同様に，

FEM 解析結果においても周回締めを繰り返すことで各ボ

ルト軸力の差は極めて小さくなっている． 

  

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 9 FEM results of axial bolt forces 

JPI Class600

24inch
Gasket CFS PTFE SWG CFS PTFE SWG

F fmax 35.9 34.9 32.6 125.4 127.7 174.5

F fmin 30.5 29.5 26.9 98.3 97.2 119.0

F fave 32.9 31.9 29.5 107.4 109.6 147.3

F fmax/F fmin 1.17 1.18 1.21 1.28 1.31 1.47

Connections
JPI Class300 4inch

Axial Bolt Force [kN]

JPI Class300

24inch
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図 10 は JPI Class300 24inch 及び JPI Class600 24inch にお

ける CFS，PTFE 及び SWG を挿入した締結体の締付け効率

の実験結果と FEM 解析結果の比較を示す．図 10 より，CFS

及び PTFE の FEM 解析結果と実験結果はよく一致してお

り，FEM 解析の妥当性が示されている．また SWG の round1

及び 2 において，実験結果と解析結果に差があるのは，FEM

解析の材料特性に用いている SWG の応力-ひずみ関係の除

荷曲線が変位量に対して少ないためと考えられる． 

次にこの FEM 解析手法を用いて，他の管フランジの呼

び寸法における締付け効率を求める．表 5は圧力クラス 300

において目標締付けトルクが 100%から 110%に変わる手前

の JPI Class300 5inch 締結体の FEM 解析結果を示す．表 6

は，SWG を挿入した圧力クラス 300，600 及び 1500 の締結

体における締付け効率の FEM 解析結果を示す．表 5 より，

5 インチ締結体の round 4 後の締付け効率は，各ガスケット

とも 1.0 程度であり，目標締付けトルクは目標値の 100%で

問題ないと考えられる．また表 6 より，圧力クラスによっ

て締付け効率に大きな違いは見られず，圧力クラスが締付

け効率に及ぼす影響は小さいことがわかる． 

 

Fig. 10 Comparison of axial bolt forces obtained 

from FEM analysis and experiments 

 

Table 5  FEM analysis result of assembling efficiency η 

 

Table 6  FEM analysis result of assembling efficiency η 

(Effect of pressure class) 

5. 結言 

 ジョイントシートガスケット(CFS)，充填材入りふっ素樹

脂圧延シートガスケット (PTFE)，うず巻形ガスケット

(SWG)を，JPI Class300 4inch，JPI Class300 24inch 及び JPI 

Class600 24inch 管フランジに挿入した締結体において，締

付け時のボルト軸力挙動，及び締付け効率 η（平均ボルト

軸力/目標ボルト軸力）を実験及び FEM 解析にて検討した．  

その結果，いずれの締結体も弾性相互作用やガスケット

のクリープ特性により，締付け効率 η は 1 以下であった．

このため，実際の締結体の設計施工にあたっては，目標初

期ボルト締付け力は従来の目標初期ボルト締付け力に対し

て 1/η 倍することが必要である．さらに，呼び径が大きい

24 インチ締結体の場合は 4 インチ締結体の場合と比較し

て，各ボルト軸力のばらつきが大きく，ボルト軸力も収束

しにくい結果であった．大口径フランジ締結体はフランジ

ローテーションが発生するため，締結体の密封性能が低下

することが知られており(5)，η の算出に当たってもこの影

響が考えられる． 

また，FEM 解析にて求めたボルト軸力挙動は SWG の

round初期を除き実験結果とよく一致することが示された．

このように種々のガスケット及びフランジ呼び寸法によっ

て締結体の弾性相互作用は異なるため，有限要素法(FEM)

解析を用いた締付け効率を求める方法は今後有用であると

考えられる． 

 なお，本研究ではボルト軸力基準の η を検討したが，各

ボルト軸力のばらつきが漏洩量に及ぼす影響も大きい (10)

ので，今後は許容漏洩量を満足させる設計施工では，漏洩

量基準の η の検討が必要である． 
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