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To suppress the vertical bending vibration of railway vehicle carbody, the authors have presented a method which is 

based on a theory that the truck frame and wheelsets can work as a dynamic vibration absorber when the rigidity of 

rubber bushes of traction links k6 and that of anti-yaw dampers ky are adjusted appropriately. This paper describes the 

results of a series of experiments planned to verify the theory. The experiments were carried out by using a 1/1 scale 

Shinkansen test vehicle. The vehicle was excited on the high-speed rolling stock testing plant at RTRJ to measure 

acceleration at several points on the vehicle. The values of rubber bush rigidity k6 and Icy were changed up to six times 

the original value to investigate the effect upon the bending vibration. The accuracy of the theory was confirmed from 

the experimental results. 
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1. はじめに

高速化や地盤振動低減，省エネルギ，低コスト化などの要求

により鉄追車両の軽籠化・構造簡素化が進められてきたが，そ

れに伴って車体の上下方向の曲げ振動（以下，車体曲げ振動）

が乗り心地の面から問返とされる事例が増えている．

車体曲げ振動対策として，これまで車体の台枠や側構体の補

剛，制振材貼付(I)などの車体そのものに対する対策が採られて

きたが，いずれも比較的大掛かりな工事が必要で質凪増加を伴

うため，完成車に対しては実施しづらかった．

これに対して著者らは台車との相互作用を利用した曲げ振

動低減の検討を行っており，車体と台車間の前後方向の結合剛

性 （牽引リンクやヨーダンパの緩衝ゴム剛性）の適切化が有効

であることを数値計算により示すとともに，新幹線による走行

試験を行って効果を確認している（2)(3)_ そしてその原理に関す

る理論的な検討を行い，これが台車前後系による動吸振器効果

によるものであることを示して牽引リンクやヨーダンパ緩衝

ゴム閾ll性の設計式を導いているり

本報ではこの手法の概要を述べるとともに理論検証のため，

新幹線試験車両を対象に鉄道総研の高速車両試験台（以下，車

両試険台）で実施した加振試験の結果について述べる．

2.車体上下曲げ振動と台車前後 ・ピッチング振動との

連成メカニズム

上下の車体曲げ振動と台車の前後およびヒ゜ッチング振動と

の連成については必ずしも自明ではないと思われるため，その

メカニズムについて説明する．

まず，車体曲げ振動と台車前後振動との連成について述べる．

軌道高低狂いにより車両が上下に加振されると車体は曲げ振

動を行い上下変位 wJx)を生じる．ここでxは車体長手方向の

位骰を表す．車体と台車間の前後系結合要素である牽引リンク，

ヨーダンパの取付け部と車体の曲げ中立軸との垂直方向の距

離をそれぞれh3,hsとすると，各取付け部において車体上下曲

げに伴う前後方向変位成分wc＇（丸）h3,Wc'(Xy)hsを生じるただし，

＇は xによる微分， Wc'(x)はxにおける傾き角であり， XゎXyはそ

れぞれ牽引リンクとヨーダンパの取付け位個であるこの前後

変位成分により，車体曲げ振動と台車前後振動が連成するこ

れを模式的に示すと図 l(a)のようになる．車体の曲げ中立軸に

一致するように牽引リンクやヨーダンパを取付けることは通

常の車両では困難であるので，車体曲げ振動と台車前後振動は

常に連成すると考えられる．本報で述べる「台車前後振動系に

よる動吸振器効果」を利用した車体上下曲げ振動低減法は，こ
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の連成メカニズムを利用するものである．

また，牽引リンク，ヨーダンパ取付け高さが台車ピッチング

中心高さと一致する場合を除けば，図 l(b)に示すように車体曲

げ振動と台車ビッチング振勤の間にも連成効果が生じる．軌道

の条件によっては前後の台車が逆位相で強制的にヒ°ッチング

加振されるこ とによる車体曲げ振動励振が問題となる場合が

あるが（5)，本報では詳細は省略する．

攣弓lリンク．ヨーダンパ

と台事ビッチング中心

との重●駈纏h.,_h，，

皐体曲11中立•

絨台皐 蔚台車

叫(.t)

w'4•X曲）， w',(x,)h),
w'4•x，珈 w＇、(x,)h,

X . 
攣引リンク．ヨーダンパ

と車体曲げ中立輪との

量●距戴h1,h,

(a)車体曲げと台東前後振動の連成

fl,hぃ 8,h,p →9,hぃ．— 11,h,,

(b)車体曲げと台車ビッチング振動の連成

図1車体上下曲げと台車前後・ピッチング振動との連成

3.台車前後振動系による動吸振器効果

上述のように車体曲げ振動は台車前後振動と常に連成する．

最近の理論的検討から，車体と台車の前後系結合要素の剛性

んを下式を滴たすように選べば，この効果を利用した車体曲

げ振動低減が可能であることが示されている (4).

k,=2人Mぷ．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．・())
2kw―m呼 o2

ここで KWは一軸箱あたりの軸箱前後支持剛性． M,=m,+2m"・は

台車の全等価質祗 m心 ＝lllw[l+(i.JRw)2]は回転慣性を考慮した

輪軸等価質祗 m、.mwはそれぞれ台車枠，輪軸の質最であり，

iwは輪軸の左右軸まわり慣性半径，凡は車輪半径， wo=2町6

は制振対象とする車体曲げ振動の固有角振動数である．

式(I)は，台車枠と輪軸が一体となって前後に振動するモー

ドの固有振動数を車体曲げ振動の固有振動数と一致させる条

件から得られたものである，すなわち．んの適切化による車

体曲げ振動低減は，台車の前後振動系による動吸振器効果であ

る，というのが本理論の骨子である，今回の試験は．牽引リン

クとヨーダンパの緩衝ゴム剛性を変化させて（すなわち＆を

変化させて）車両を加振し，車体の応答の変化や固有振動モー

ド特性を調べることで，台車前後振動系による動吸振器効果を

確認することを目的としている．

4.車両試験台における加振試験

く4.1>試験の概要

供試車両の車体は新幹線の試験車体（ATLAS車体）で内装・

床下機器がない構体状態である．また，質蘊約 5.7トンの構体

に対し，床上に約 5.2トン，床下に約 6トンの鉄塊を積載し，

車体全体質量約 17トンとして試験を実施した車体を支持す

る台車はウイングばね式軸箱支持構造をもつボルスタレス台

車で，駆動装爵やプレーキ装匝は竹量が同等のダミーとなって

おり．牽引装置は一本リンク式である．供試車両の概要を表 ］

に，車体内部および車両試験台における試険状況を図2に示す．

車両の加振は，鉄道総研の車両試験台を使い，軌条輪を上下

に加振することで行った．加振条件を表2に示す．

このうち， 4軸同相加振はすべての輪軸間で位相差のない同

ーの加振信号を入力するもので，空気ばねを介した車体上下一

次曲げ振動の加振が最も顕著になる加振条件である．この加振

には，白色雑音をカットオフ周波数が 2Hz, 35Hzのバンドパ

車体構造

長さx幅x高さ

構体質最

積載質量（鉄塊）

台車

表］供試車両の概要

アルミニウム合金製シングルスキン構造

24.5m X 3.4m X 3.6m 

約 5.7トン

床上：約5.2トン，床下：約6トン

ボルスタレス台直ウイングばね式軸箱支
持装置 一本リンク式牽引装置，駆動装置・

プレーキ装慣は相当質量のダミーを装芍

(a)供試車両の車体内部

(b)試験状況

図2 車体内部および車両試験台での試験状況
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加振条件

4軸同相

実走行模擬

表2加振条件

内容

全輪軸同一振幅で位相差なしの上下加振

各輪軸間に走行速度に応じた時間差を与えた
位相差加振

スフィルタに通したバン ドランダム波を用いたまた，実走行

模擬加振は，新幹線の走行試験の際に測定した同一輪軸の左右

軸箱の上下加速度データから上下変位およびロール角の時系

列波形を作成し，軌条輪間に走行速度に応じた時間差を与えて

加振するものである．この場合の加振信号にもカットオフが

2Hzと35Hzのバンドパスフィルタを通している．

供試車両の牽引リ ンク （一本リンク）とヨーダンパの緩衝ゴ

ム剛性の諸元値は，kb=5.77X106N1m1本， ky=6.I 3 X J06N/m/本で

ある（以下，現状とよぶ）．今回の試験では， kbは現状品およ

びその3倍， 6倍品， Kyは現状品およびその6倍品を用い，そ

れらの組合せによる 5通りの条件で測定を行った．表3に緩衝

ゴム欝LJ性の条件を示す．ここで，例えば kbとKyがともに現状

の 6倍のときでも＆が 6倍となっていないのは，ヨーダンバ

受けの剛性をKyと直列のばね要素として考慮したためである．

使用した緩衝ゴムは現状品を含め，すべて新規製作した．牽引

リンクとヨーダンパおよびそれぞれの緩衝ゴムを図 3に示す．

表3牽引リンク ・ヨーダンパ緩衝ゴム剛性の条件

条件 kb ky kX 

現状 現状 現状 現状

A 6倍 6倍 4.1倍

B 3倍 6倍 2.9倍

C 現状 6倍 2.2倍

D 3倍 現状 1.7倍

ふ

(a)牽引リンク（手前）とヨーダンパ
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く4.2>試験結果と考察

よく知られた 2自由度系の動吸振器の理論から類推すると，

台車前後系が動吸振器として作用しているならば，台車の前後

振動の固有振動数に対応する周波数で車体の上下振動のスベ

クトルに「谷」が生じ，緩衝ゴム剛性が大きくなるに従って谷

の周波数は高くなるはずである．まずこの点について調べる．

図4に， 4軸同相加振を行った場合の， ＃1軸軌条輪上下変位

に対する床中央部の加速度の周波数応答関数 (FRF)を示す．

「ふ現状」の場合の 8.7Hzのピークが車体曲げ振動に対応す

る．この図から， KXを変更した条件 A~Dの場合には，条件ご

とに周波数が異なる「谷」が惚められ，んが増大するに従っ

てその谷が高周波数側に移動していることが分かる．

ここで問題となるのは，この谷の周波数と台車前後振動の固

有振動数との関係であるが，車体と台車の連成があるため，今

回の試験結果から台車単体の前後方向の固有振動数を正確に

同定することは困難であるまた，単純な2自由度系と異なり

車体は無限自 由度を持つ連続体であり，場所により谷の周波数

が変化するため，車体上のある点での谷の周波数が台車前後系

の固有振動数そのものとなるわけでもない．

そこでここでは，台車前後系による動吸振器効果が理論的に

確認されている車両振動解析モデルを用いた数値計算結果と

比較することで今回の測定結果を検証することにする．図 5

に，車体を単純なはりとした車両モデル(2)を用い，今回の供試

車両の諸元を入力して計箕した車体中央におけるFRFを示す．

加振条件は4軸同相上下加振である現状の 8.8Hzのヒ°ークが

車体曲げ振動に対応し，各条件の FRFに見られる谷は台車前

後系による動吸振器効果によるものである．この図 5と実測結

果である図 4を見比べるとよく 一致しており，とくに谷の周波

数の対応が良好であることが分かる．

つぎに，図 6に条件 Aの場合の測定結果から同定した固有

振勧モード形を示す．図の細線は変形前，太線は変形後の振動

形状を示し，数字は固有振動数を表す．また，車体の屋根，床

（いずれも上下方向），妻（前後方向）と台車枠（上下および

前後方向）の変形は実線で，車体中央付近の側の左右および輪

軸の前後方向の変形を0印で示している．モード(i)と(ii)は，車

体の変形は車体長手方向中央付近に腹を持ついわゆる一次曲

げの形状であるが，台車前後振動との関係が両者で異なってい

る．すなわち，車体中央部が下方に変位するとき，（i）では前後

台車は車端方向へ変位するのに対し，（ii)では車体中央方向に

変位している．また，（i）と(ii)の固有振動数は図4に示した FRF

の2つのビーク周波数とほぼ一致している．このように，車体

が一次曲げ振動の形状で振動するモー ドは， 台車前後系の固有

振動数に関連する周波数をはさんで低い周波数と高い周波数

にひとつずつあり，それらのモー ドでは車体上下曲げ変形に対

する台車前後振動の方向が逆になっていることが分かったこ

れは2自由度系の動吸振器の垢合とも対応する特徴である．

以上より，んの適切化による車体上下振動低減は台車前後

系による剰吸振器効果によるものであることが確認できたと

考えられる．
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図4 車体中央における加速度周波数応答
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図5 車体中央における加速度周波数応答

(4軸同相加振，解析モデルによる数値計箕結果）

.、f.

(a)モード(i)7.423Hz 

図6 固有振動モード形

(4軸同相加振， K,:4.1倍）

(b)モード(ii)9.890Hz 

図7に速度300km/h相当の実走行模擬加振を行ったときの床

中央部の加速度バワースペクトル密度 (PSD)を示す．図の細

線は 紀が現状の場合，太線はんを現状の 4.1倍（条件 A) と

した場合であり，凡例中の数字は乗り心地レベル LTの値を示

す．現状の場合の 8.5Hz付近に見られるピークが＆の変更に

より大きく低下していることが分かる．この場合は， ＆ の変

更による LT改善効果は約 4.6c!Bであったなお， 今回の車体

は内装や各種の機器等を持たないため車体自身の減衰能が実

車に比べて小さいと考えられ，このような比較的大きなLT改
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/ll波数 Hz 

図7 車体中央における上下振動加速度PSD

（実走行模擬加振，速度300km/h相当）

(2) 

16 20 30 

善効果が得られたものと思われる．内装 ・艤装を持つ実車の

LT改善量はこれに比べると少なくなるものと予想される．

5.おわりに

本報では，車体と台車の前後系結合要素である牽引リンクと

ヨーダンパの緩衝ゴム剛性の適切化による車体上下曲げ振動

低減法に関し，著者らがこれまで示してきた理論の検証のため

に新幹線試験車両を車両試験台で加振する試験を行った結果

について述べた．今回の試験結果から，本手法による振動低減

が台車前後系による動吸振器効果であることが確認できた．

本手法は，緩衝ゴムの剛性を変更するだけで車体改造や重量

増加を伴わない，簡便で低コストの車体曲げ振動低減法である．

これまでは適切なゴム剛性を岱出するには繰り返し計算によ

るプロセスが必要であったが，本理論の裏づけが得られたこと

から，より合理的な緩衝ゴムの設計が可能となった

今後は，新幹線など高速車両への適用を目指した具体的な取

組みを進める予定である．
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