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１．はじめに 

輪重変動の抑制は，鉄道における走行安全性の確

保や騒音・振動の低減，軌道保守量の低減を図るう

えで重要な課題である．そして，輪重変動を抑制す

るためには，理論解析などによりそのメカニズムを

明らかにしていく必要がある． 

輪重変動のメカニズムを明らかにするためには，

「・・・高低狂いによる軸重変化（筆者注：輪重変

動のこと）を論ずるためには，台車中心変位，台車

傾斜，輪軸の慣性を考えることが重要で，特に，従

来考えられていなかった台車の傾斜振動については，

今後十分検討する必要があるように思われる．」１）

と佐藤が指摘しているように，台車のピッチングを

考慮した理論解析が重要であると思われる．しかし，

輪重変動に関する既往の研究の多くは，台車のピッ

チングの影響が小さいと思われる高周波領域の輪重

変動を理論解析の対象としており（文献２）～４）など），

台車のピッチングと輪重変動の関係について十分に

議論されているとは言い難い状況である． 

そこで本稿では，台車のピッチングを考慮した輪

重変動の理論解析の方法および計算結果を示し，台

車のピッチングと輪重変動の関係について考察する．  

 

２．理論解析モデルおよびその解 

台車のピッチングを考慮した輪重変動の理論解析

に用いるモデルを図１に示す．ここでは，車体質量

を無視した１組の台車が上下方向に不整を有する軌

道上を一定速度 v で走行するものとし，走行に伴う

軌道の弾性変形については考慮しないものとする．

なお，mb は台車質量， Ib は台車の慣性モーメント，

mwは輪軸質量， k は軸ばねのばね定数，c は軸ダン

パーの減衰係数，l は軸距の 1/2，yb(t)は台車の上下

変位，φb(t)は台車のピッチング角，y1(t)および y2(t)

は輪軸の上下変位（軌道の高低狂い量），p1(t)およ

び p2(t)は輪重変動，t は時間を表す． 

輪軸の上下運動，台車の上下運動および台車のピ

ッチングに関する運動方程式および y1(t)と y2(t)の間

の関係式 
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図１ １台車モデル 
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前軸および後軸の輪重変動，台車の上下運動およ

び台車のピッチングの周波数応答関数は，式(2)～(5)

に s = j･(2πf)（j は虚数単位，f は周波数）を代入する

ことにより求められる． 

 

３．計算結果および考察 

１台車モデルによる輪重変動の計算条件を表１に

示す．この計算条件は現行の新幹線電車にほぼ相当

しており，走行速度は東海道新幹線の営業速度であ

る 75m/s（270km/h）とした．なお，高低狂いの波長

λと周波数 f の関係は，f = v / λ となる． 

60Hz 以下の領域における，高低狂いに対する輪重

変動，台車上下変位，台車ピッチング角の周波数応

答関数を図２～４に示す．台車の上下運動またはピ

ッチングの周波数応答関数が 0 となる周波数におい

ては前軸および後軸の輪重変動は等しいことがわか

る．これは，例えば 15Hz（λ=5m）では台車の軌道

狂い平均効果により台車の上下運動は発生しないが

台車のピッチングが輪重変動に影響し，また 30Hz

（λ=2.5m）では軸距と高低狂いの波長が等しいため

台車のピッチングは発生しないが台車の上下運動が

輪重変動に影響していることを示すものである． 

しかし，それ以外の周波数では前軸と後軸の輪重

変動の大きさが異なり，図５に示すように低周波ほ

ど前軸と後軸で輪重変動に大きな違いがあることが

わかる．このことは，低周波領域での輪重変動を議

論するためには台車のピッチングを考慮する必要が

あることを意味している． 

４．おわりに 

台車のピッチングと輪重変動の関係をさらに深く

議論するためには，軌道の弾性変形を考慮する必要

がある．この場合の１台車モデルでの輪重変動の理

論解析については別の機会に報告する予定である． 
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図２ 輪重変動の周波数応答関数 

図３ 台車上下変位の周波数応答関数 

図４ 台車ピッチング角の周波数応答関数 

図５ 輪重変動の比（前軸／後軸） 
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表１ 計算条件（軌道片側） 

項 目 記号 単位 数値 

台車質量 mb kg 1570 

台車の慣性モーメント Ib kg･m2 460 

輪軸質量 mw kg 890 

軸距の 1/2 l m 1.25 

軸ばね定数 k kN/m 1180 

軸ダンパー減衰係数 c kN･s/m 40 

走行速度 v m/s 75 
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