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軸箱振動加速度を入力とした台車枠応力の時刻歴シミュレーションに関する研究

〇［機］近藤修 ［機］下川 嘉之 ［機］藤本隆裕（住友金属工業）

A study on transient dynamic analysis for railway bogie仕amestress in consideration of 

axle box vibration acceleration as the input 

OOsamu Kondo, Yoshiyuki Shimokawa, Takahiro Fujimoto 

(Sumitomo Metal Industries Ltd.) 

When a new style・type bogie truck is designed, it is difficult to predict bogie frame stress during operation 

until on-track test is done. From this background, the main purpose of this study is to evaluate the bogie 

恥 mestress before on・track test is done. Fil・stly, modal analyses by impact testing and FE analyses are 

conducted to investigate typical natural modes that have a strong influence on the bogie仕amestress. 

Secondly, axle box vibration acceleration and bogie frame stress are measured from a running bogie truck, 

and transient dynamic FE analyses for the bogie truck are carried out m consideration of the acceleration 
as the input. Fii1ally, an attempt is made to compare the calculated stress with the measured one. 
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1.緒言

鉄道車両用台車枠は多くの溶接付加構造物から構成され

ているため，走行時にはそれらの部品から複雑な荷重が伝

達される．そのため，長期の使用に対する強度耐久性を確

保しておく必要があり，現状ではJIS規格 I)2)に準じた設

計と長年の実績に基づく経験によって対応している．

JISによる台車設計では規格化された各種荷重に基づい

て実台車枠の静荷重試験を行い，発生応力を評価するとと

もに，実車走行試験を行い，その発生応力から強度耐久性

を評価する．

現在の台車強度設計における課題は，新たに設計された

台車の実車走行時の発生応力が実車試験を行うまで不明確

であること，さらに実車走行試験では応力評価位置が限定

されること，等が挙げられる．そのため，車両運動シミュ

レーションに基づく動荷菫予測結果から疲労寿命を評価す

る方法が提案されている 3)が，実軌道条件を考應すること

が難しいと考えられる．また実軌道走行状態を考應した軌

条輪加振による評価の有用性が報告されている ‘i)が，応力

評価位置が限定される点は解決されていない

これらの課題を解決するため，当社では実車走行時の軸

箱振動加速度を入力とし，台車枠FEMモデルを用いた発

生応力評価手法の開発を進めている．

本報告では，本手法に要求される FEMモデルは台車枠

固有の変形モード（固有振動モード）を精度良く評価できる

ことが必要であるため，まず実体台車の打撃試験を行い，

得られた結果から FEMモデルの評価精度を示す．次に戯

存台車の軸箱振動加速度と台車枠応力をそれぞれ測定し，

得られた軸箱振動加速度を入力とする時刻歴シミュレーシ

ョンを行い，発生応力の枯度を確認した

2.打撃試験による台車枠の固有振動モー ド評価

2. 1対象と評価方法

図 1に試験対象を示す．本対象は当社が標池的に製作し

ているモノリンク式台車であり，軸間距離2100mm,軌間

1067mm,最大幅は約2360mmである．

台車枠の固有振動モードを表現できると考えられる評価

点に加速度計を設置し，代表的な応力評価点にひずみゲー

ジを貼付した上で，車（本荷重相当の荷頂を空気ばね上面に

与え，インバクトハンマを用いて打撃試験を行い，その結

果から加速度と応力の周波数応答関数を評価した．

2.2 FEMモデルの概要

図 1に示した試験対象相当のFEMモデルを作成し，固

有振動モードを評価したさらに打撃試験相当の周波数応
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答解析を行い， 実体台車の打撃試験結果と比較の上，計鍔

精度を検証した

図2に対象台車のFEMモデルの概要を示す．本図には

打撃試験結果と比較するための打撃点と加速度評価点の一

例を併せて示した車両走行中には特に主准動機の振れ回

りが台車枠の固有振勅モー ドに与える影梱が大きいと考え

られること，また応答特性にはばね系の影器が大きいと考

えられることからモデル化範囲は台車枠，主電動機，及ぴ

ばね系とした台車枠と主俎動機は四面体二次要素による

ソリッ ドモデルとし，ばね系はばね要素と減衰要素を用い

てモデル化した空気ばねは線形モデルとし，車体重秘を

支持する内圧相当のばね定数と減哀係数を（反定した軸ば

ねはコイルばね相当のばね定数と減衰ゴム相当の減哀係数

を仮定し，モノリンクは相当するばね定数とゴムプッシュ

の減哀係数を仮定したなお，ゴム部品の減衰係数は別途

実施した加板試験によって得られた値を用いている．

図1 打撃試験対象

①軸ばね
（コイルばね，減衰ゴム）

＼ 

（①～③に示したばね系を全てモデル化）

図2 打撃試験相当のFEMモデル

2. 3 FEMモデル検証結果

図3に打撃試験から得られた周波数応答関数と FEMモ

デルから得られた結果の一例を比較して示す．l凶3(a)は）Jll

速度応答を，図3(b)は応力応答を比較した結果であり，い

ずれも試験結果とFEMモデルによる計算結果の対応は良

好である特に臣I3(b)より，主俎勅機受府には lOOHz以

下で特徴的な応力が発生する，すなわち応力評価に際して
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図4 固有振動モード比較結果

は lOOHz以下の周波数範囲を対象とすれば良いことが分

かる．

また，図 3には特徴的な固有振動モード(A),(B)を併せ

て示したが，それぞれに対して打撃試験結果と FEMモデ

ル計罫結果を図4に示す．固有振動モー ド囚 は左右の側ば

りが逆位相となり，台車枠がねじれる変形モード，（B）は左

右の側ばりと主電動機が逆位相に振れる変形モードであ

る．上電動機（モータ）の動きに許目すると，前者は前後の

主俎動機が上下同位相に，また後者は逆位相となることが

分かる．これらの特徴から，筆者らは前者をモータ同相モ

ード，後者をモータ逆相モードと呼ぶことにした

以上の結果から，これらの変形モードが主電動機受座の

発生応力に影態を与えることを確認できたまた FEMモ

デルによってその発生周波数と変形モー ドの特徴を捉える
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ことができることから，本報告に示した FEMモデルによ

って実（本台車に固有の変形モー ドを精度良く評価できるこ

とを検証できた

3 軸箱加速度を入力条件とするシミュレーション結果

3. 1評価方法

既存台車の軸箱振動加速度を実軌道条件とみなして当該

台車の FEMモデルヘの入力条件とし， 主俎動機の振動加

速度と主逗動機受座の発生応力を比較した．

3. 2．評価対象と評価に用いた実車走行データ

対象は固 1,2に類似したモノリンク式台車である．実

車走行試験に際しては車両走行方向に対して後台車を対象

に4箇所の軸箱とばね帽，及び前後の主電動機に加速度計

を，また高応力が発生すると予想される主電動機受座にひ

ずみゲージを貼付し， データを採取したサンプリング周

波数は lkHz, また振動加速度は上下 • 前後 ・ 左右の 3 方

向を測定した

図5に実車走行時に得られた軸箱振動）JII速度の一例を示

すここで走行速度は40km/hである．

3. 3. FEMモデル計算条件

実車走行台車を対象に，前穿と同様の FEMモデルを作

成の上，軸箱相当位i位の各節点に3方向（上下，前後，左右）

の軸箱振動加速度を入力条件とし，モード合成法 5〉に基づ

く時刻腿ヽンミュレーションを行った．

3.4．主電動機の加速度評価

主屯動機受座は主氾動機の振動加速度に大きく影評を受

ける．そのため，まず主屯動機の振勅加速度を評価した．

図6に4軸側主屯動機の上下方向振動）JIl速度を評価した

結果を示す．本図の上段は実測結果，中段は尖測結果に対

してカッ ト周波数 lOOHzのローパスフィルタを迪して得

られた信号波形，下段は計節結果である．ローパスフィル

タを通して得られた結果に対して，計窮結果は特徴的な振

動波形を再現できることが分かる．本点をさらに検証する

ため， 両者のパワースペク トラム裕度(PSD)を比較し，図7

に示す．

図 7では評価周波数範囲の上限を lOOHzとしたが，こ

れは2章3項に示した通り，主俎動機受座の発生応力評価

に際しては，その周波数範囲の上限を lOOHzとすれば充分

であると考えたためである．本図より，発生応力を評価す

べき周波数範囲では試験結果と計箕結果の対応は良好であ

ることを確認できた

3. 5．主電動機受座の発生応力評価

図8に同一区間における主屯動機受座における発生応）］

の試験結果と計勾結果を比較して示す．図8(a)は両者の時

間波形を重ねたものであり，図8(b),(c)は時間波形を時間

に対して順次周波数分析を行い，信り強度の時間椎移を評

価した結果（スペクトログラム）であり，それぞれ試験結果，

計箕結果の分析結果を示している．

各時刻における試験結果と計箕結果の信号強度の対応は
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軸箱振動加速度の一例（上下振動加速度）

主電動機振動加速度の試験結果と

シミュレーション結果の比較

主霞動機上下(4軸，実軍）

主電動機上下(4軸，計算）
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主電動機上下振動加速度のパワースペクトラム密度

(4軸側主電動機）

良好であるまた，試験結果では lOOHz以上で応力の信号

強度が極めて低いレベルとなるが，これは図3に示した応

力応答楳l数から得られた結果と一致し，さらに計箕結果で

も同様の信号強度を評価できることを確認できた．

さらに図9に評価区間全域でのバワースベク トル彩度を

評価した結果を示す．本図より，試験結果と，i|勾結果の対

応は比較的良好であることが分かるなお本l又lでは 48Hz

付近でパワースペクトル密度が最大となるが，この周波数

はばね帽と主屯動機の振動）Jll速度から褐られた実稼働モー

ド解析により，図4(A)に相当するモータ同相モードである

ことを確認している．
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図9 4軸側主電動機受座発生応力のPSD

4.強度評価への展開

本章では，これまでに得られた結果から台車枠設計への

可能性を検討する．

4. 1走行時の応力分布評価

FEM モデルを活用することにより，応力評価位置に制

約を受けることなく走行中の台車枠全体の応力を評価でき

る．図 10に計鍔過程で得られる実走行中のある瞬間にお

ける台車枠の応力分布の一例を示す．

4. 2疲労損傷評価

図 11に疲労損傷を評価する上で必要となる応力頻度分

布の評価例を示す．本図は前章で示した評価区間における

試験結果と計鍔結果の発生応力頻度を2次元レインフロー

法 6)によって求め，比較したものである．各応力範囲で発

生頻度評価結果にばらつきがあるものの，計箕結果は実車

試験で得られた結果と比較的良好に対応し，本報告で示し

たFEMモデルに基づく損傷評価の可能性を示唆する結果

が得られた．

5 結論

本報告では，現在の台車強度設計における課題が新たに

設計された台車の実車走行時の発生応力は実車試験を行う

まで困難である点を解決するため，シミュレーションモデ

ルによる評価を試みた．得られた結果は以下の通りである．

(1)本手法に要求されるFEMモデルは台車枠固有の変形モ

ードを精度良く評価できることが必要であるため，まず実

体台車の打撃試験を行い，モデルの精度を確認したその

結果，加速度応答関数及び応力応答関数の精度は良好であ

ること，台車固有の変形モードの特徴を精度良く捉えるこ

とが可能であることを確認し，さらに主電動機受座の発生

応力に影器を与える固有振動モードを明らかとしたその

固有振動モードとはモータ同相モード， モータ逆相モード

である

(2)既存台車の振動加速度と発生応力を測定の上，得られた

軸箱振動加速度を入力とする時刻歴シミュレーションを行

い，主電動機の振動加速度と主亀動機受座の発生応力を評

価したその結果，シミュ レーションモデルから得られる

結果は試験結果との対応が比較的良好であることを確認で

き， FEMモデルに基づく拍（筋評価の可能性を示唆する結

果が得られた

なお，実車走行試験における振動加速度と発生応力の測

定に際しましては，東京地下鉄株式会社殿の多大なるご協

力を頂きましたここに改めて感謝の意を表します
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