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Longitudinal Vibration Analysis in the Train Set Caused by Tractive Force Variation
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　Since variation in driving or braking force may cause longitudinal vibrations of the vehicle, this phenomenon 
sometimes causes adhesion decline and further slips and skids. It is essential to elucidate the relationship be-
tween tractive force and longitudinal vibration in consideration of the electric and mechanical system in order to 
build a motor control method which enables us to improve tractive force and to reduce longitudinal vibration in 
the train set. In this report, regarding the longitudinal acceleration produced by the variation in tractive force, we 
make a comparison between the results obtained from tests by an actual car set and those obtained from numeri-
cal simulation. The result shows the validity of the numerical simulation. 
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１．はじめに

　鉄道は他の交通機関と比較して転がり摩擦が小さく，

エネルギー利用効率が非常に高いものの，車輪・レール

間で滑りやすい特性がある１）。ひとたび車輪が滑ると，

そのままでは大きな駆動力や制動力を発揮できない。そ

こで，電気車では主に電動機回転速度や回転加速度情報

を用いて空転・滑走を検知しており，これらを効果的に

用いることで電車けん引力の向上を目指した空転再粘着

制御方法が開発されている２）３）。一方で列車の加減速中

の駆動力や制動力の変動は，車両の前後振動を引き起こ

すことがあり４），これと連成して生じるピッチング運動

に伴う軸重変動によって粘着限界力が低下し，空転や滑

走を起こすことが考えられる。電車けん引力の向上と編

成内前後振動の低減を両立させる電動機制御法を構築

するには，電気・機械系の振動を考慮しつつ，駆動力と

編成内前後振動の関係を解明することが必要不可欠であ

る。先行研究では，自動連結器に作用する力（以下，自

連力と呼ぶ）の検討を目的として，連結器の精緻なモデ

ルを導入することによって， 編成車両の上下・前後方向

連成運動の数値解析手法が開発されている５）。本報では，

この数値解析モデルに変動する駆動力を与えた場合の車

体前後振動加速度について，現車試験結果と数値解析結

果を比較し，数値解析の有効性を示す。

２．数値解析モデル

　本章では，車両および連結器の数値解析モデルについ

て述べる。なお，時刻歴応答解析では数値解析手法とし

て 4 次のルンゲクッタ法を用いた。

2. 1　車両モデル

　車両モデルは，図 1 に示す通り，ばね上質量（剛体

Gb）と前・後台車のばね間質量（剛体 Gti），ばね下質量

（剛体 Gwi）で構成され，車両間は緩衝器を介して結合さ

れている。各剛体の重心周り，および緩衝器変位に関し

て表 1 に示す自由度を与えた。ただし，車輪とレールは

滑ることなく転がるものとし，車輪は回転角度に関する

自由度のみを与えた。なお，ばね下質量とばね間質量の

間は 1 次ばね，ばね間質量とばね上質量の間は 2 次ばね

によって結合され，各ばねの支持位置は車両図面等の値

から決定する。

図１　車両の数値解析モデル
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2. 2　連結装置モデル

　連結装置モデルは，図 2 に示すように，連結装置を代

表する車両間集中質量 mc とこれを挟む 2 つの緩衝器か

ら構成される。緩衝器変位 δc2,n，δc1,n+1（引張方向を正と

する）により連結装置の全長 Lc,n は変化するが，長手方

向の直線性は失われず，連結装置の両端は n 両目と n+1 
両目の車体にピン結合されているものとする。なお，中

立位置（ δc が 0 となる近傍）では連結棒と緩衝器を接

続する十字継ぎ手の取付公差を考慮した連結装置内の遊

間を，緩衝器のばね特性に対して付与することができる

（以下，遊間と呼ぶ）。

　ゴム緩衝器の復元力はゴムパッドの圧縮変形による

非線形ばね力が支配的であり，吸収エネルギー量は緩衝

器の圧縮や引張の行程に依存する。そこで，これらの行

程を考慮して図 3 に示すように負荷曲線（橙色）と除荷

曲線（水色）を定義し，さらにこれらの曲線に囲まれる

領域内の任意の起点（図中赤色の点）から負荷または除

荷曲線に漸近する過渡曲線を定める６）。これにより，図

3 の黒線に示すような荷重の負荷と除荷の行程を表現で

きる。

表１　1 車両あたりの自由度

図２　連結装置の数値解析モデル

図３　緩衝器の変位・荷重特性

図４　現車試験編成図
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３．現車試験と数値解析の比較

　本章では，現車試験と数値解析結果を比較することに

より，車体前後振動に対する数値解析モデルの妥当性を

確認する。

3. 1　現車試験と数値解析パラメータについて

　駆動制御の技術開発に関連して実施した現車試験に

おいて，変動する駆動力を与えた時の車体前後振動加速

度と自連力を測定した。供試車両は図 4 に示す 4 両編

成であり，数値解析で用いる車体の質量は積載物の重量

を考慮して 1 号車から順に 32.0, 27.5, 26.7, 31.8ton とし

た。また，台車質量は駆動台車 4.6ton ，従台車 3.5ton ，
輪軸重量は駆動軸 0.94ton ，従軸 0.95ton とした。なお，

駆動装置に関する質量として主電動機と歯車装置につ

いては台車枠質量に加算した。緩衝器はダブルアクショ

ン型であり，連結装置の諸元は Lc=0.8m ，mc について

は，編成両端は密着式連結器 268kg , 編成内は半永久連

結器 210kg とした。緩衝器特性は行程に応じて異なる

ヒステリシスを描くこと，および経年劣化による緩衝器

ゴムの硬化を考慮するものとする。例として緩衝器変位

± 32mm の条件での変位・荷重特性を図 5 に示す。こ

こで，供試車両間の連結部は半永久連結器であるため，

遊間は連結器と緩衝器間の十字継ぎ手取付公差に相当す

る全振幅約 2mm が妥当と考えられる。これに摩耗を考

慮して，中立位置近傍に不感帯を設けることで原点近傍

に 2.2mm の遊間を設定した（図 5）。その他，各種ばね・

減衰定数等は設計値を参照して表 2 のように定めた。な

お，1 次ばね減衰力（軸ダンパに相当）は圧縮方向にの

み作用し，2 次ばね前後剛性は支配的なパラメータであ

る一本リンクゴムの剛性を用いた。
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3. 2　現車試験結果と数値解析結果の比較

　まず，遊間の有無による数値解析結果を現車試験結果

と比較する。現車試験では，図 6(a) に示す駆動力を各

車両の駆動軸に与えた。特に図の灰色網掛け領域では，

意図的に 1 秒周期で変動する駆動力を 2 号車のみに与え

ている。この条件のもと，現車試験で測定された自連力

波形を図 6(b)，(c) に灰色の点で示す。なお，0 から 1
秒の間における現車試験3,4号車間の自連力が一定値（約

5kN）となっているが，これは試験開始直前に連結装置

が引張状態になっていたためと考えられる。この現車試

験の駆動力変動をスプライン曲線で補間し，これを車輪

回転トルクとして入力する条件で解析した。図 6(b)，(c)
では，遊間ありの場合となしの場合について，解析結果

で得られた自連力波形を赤色と黒色の実線でそれぞれ示

している。数値解析結果を見ると，0 秒から 4.2 秒（初

めの自連力ピークが現れる時刻）に至るまでは自連力波

形が現車試験と良く一致しているものの，遊間なしの場

合の数値解析結果は，例えば図 6(b) の 6.5 秒以降で現

車試験の自連力極大・極小値の生じる時刻について現車

試験結果と差異が認められた。一方，遊間ありの場合は

6.5 秒以降も現車試験結果と数値解析結果が良く一致し

図５　数値解析における緩衝器の変位・荷重特性

-600

-400

-200

 0

 200

 400

 600

-40 -20  0  20  40
 (mm)

 (mm)
0.0
2.2

-10
 0

 10

-3 -2 -1  0  1  2  3

 WRD015A

12356 kN/m 
2653 kN/m

10 kNs/m
40 kNs/m

4363 kN/m
1105 kN/m

5.0 kNs/m
38.4 kNs/m

3 2

6(a) 
1

2

6(b), (c) 0 1
3,4 5 kN

6(b), (c) 

0 4.2

6(b) 6.5

6.5  

 0

 5

 10

 15

 20

 0  2  4  6  8  10  12
 (s)

(a) 

 4
 3
 2
 1

-20

-15

-10

-5

 0

0 2 4 6 8 10 12
 (s)

(b) 1-2

 0

 5

 10

 15

 20

0 2 4 6 8 10 12
 (s)

(c) 3-4

7 6

7

表２　各種ばね定数および減衰定数
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図６　現車試験と数値解析結果の比較

ていることがわかる。また，図 7 は，図 6 と同じ現車試

験と数値解析結果について，車体の前後加速度を各号車

ごとに示したものである。図 7 から，加速度についても

遊間を設定した方が現車試験と概ね一致していることが

確認できる。なお，他の加振周波数の駆動力変動を入力

した場合においても，遊間ありの場合には現車試験と良

く一致していることを確認した。

　次に，ステップ状に変動する駆動力（以下，ステップ

入力と呼ぶ）を与えた場合の自連力と車体前後加速度に

ついて，現車試験結果と数値解析結果とを比較した。

　なお，営業車両では実際にステップ状の駆動力が現れ
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お，他の加振周波数の駆動力変動を入力した場合におい

ても，遊間ありの場合には現車試験と良く一致している
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次に，ステップ状に変動する駆動力（以下，ステップ

入力と呼ぶ）を与えた場合の自連力と車体前後加速度に

ついて，現車試験結果と数値解析結果とを比較した。



20 RTRI  REPORT  Vol. 32,  No. 8, Aug. 2018

特集：車両技術

は，駆動力をゼロから徐々に大きくして行き，一定となっ

た後に 1 号車駆動軸のみ駆動力をステップ状に半減（灰

色の網掛け部分）させた場合の自連力および車体前後加

速度を示している。図中の実線は数値解析結果（遊間あ

りの場合）であり，灰色の点は現車試験結果を示す。図

8 に示すように，1 号車の駆動力が半減している間，自

連力は約 1 秒の周期で変動しながら減衰している。この

時，1 号車は進行方向後方であるため，その駆動力が半

減すると全ての連結装置が引張状態となり，特に 1，2
号車間の自連力が引張方向に大きくなる。一方，駆動力

回復後においては，自連力は 0kN を中心として同じく 1
秒周期で変動しながら減衰しているものの，その応答波

形は駆動力半減中と復元後で異なっている。緩衝器が引

張状態の時は，変位が遊間の幅より大きい状態での緩衝

図７　車体前後振動加速度の比較

図８　ステップ入力時の応答

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08 1

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08 2

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08 3

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08

0 2 4 6 8 10 12
 (s)

4

1
8

1

8
1

1
1

1 2

0 kN 1

 0
 2
 4
 6
 8

 10
 12
 14
 16

 1
 2

 3
 4

-15
-10
-5
 0
 5

 10
 15 3-4

-10
-5
 0
 5

 10
 15
 20

1-2

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08

 0.1
1

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08

 0.1
2

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08

 0.1 3

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08

 0.1

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22
 (s)

4

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08 1

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08 2

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08 3

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08

0 2 4 6 8 10 12
 (s)

4

1
8

1

8
1

1
1

1 2

0 kN 1

 0
 2
 4
 6
 8

 10
 12
 14
 16

 1
 2

 3
 4

-15
-10
-5
 0
 5

 10
 15 3-4

-10
-5
 0
 5

 10
 15
 20

1-2

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08

 0.1
1

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08

 0.1
2

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08

 0.1 3

 0
 0.02
 0.04
 0.06
 0.08

 0.1

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22
 (s)

4



RTRI  REPORT  Vol. 32,  No. 8, Aug. 2018 21

特集：車両技術

器の非線形特性が運動を支配するが，1 号車の駆動力が

復元されると引張状態が解消され，中立点近傍における

遊間による影響が現れる。その結果として，自連力や車

体前後振動加速度が駆動力半減中と復元後で異なる波形

を示していると考えられる。また，1 号車駆動力が半減

している 11 ～ 17 秒の間，図 8 に示す自連力変動の周期

は現車試験結果とほぼ一致している。

　本節の考察から，自連力が定常的に引張または圧縮状

態に置かれる現象を扱う場合には十字継ぎ手取付公差等

による自連遊間の影響は小さく，微小な前後振動を模擬

する場合には遊間を考慮すれば高精度に数値解析結果と

実現象が一致すると考えられる。以上から，数値解析に

よって，駆動力変動を考慮した場合の自連力および車体

前後加速度を精度良く推定できることが確認された。

４．車体前後振動の周波数領域での表示

　本章では，定常的な駆動力変動によって生じる車体前

後加速度の周波数成分に着目する。

　停止状態から加速し，駆動力が定常値に収束した後に

1，2 号車駆動力を周期 2 秒で変動させた場合の駆動力

と車体前後加速度を図 9 に示す。図中の灰色の点は現車

試験結果，色を付した実線は数値解析結果を示している。

前章までと同様に，現車試験結果と数値解析結果の極大

値・極小値の位置がほぼ一致しており，精度良く現車試

験結果を再現できていることが確認できる。また，2 秒

周期の加振により，1，4 号車の加速度にも 2 秒周期の

変動が認められた。

　ここで，図 9 に示す 7 ～ 22 秒の前後加速度データに

ついて，線形トレンド除去後の時系列波形から求めた標

準偏差を図中に示す。現車試験結果に対する数値解析

結果の標準偏差の誤差は，概ね 20% 以下となっている。

さらに，これと同じデータに対してパワースペクトル密

度（以下，PSD と呼ぶ）を計算した（図 10）。なお，図

10 では現車試験結果において卓越振動数が確認された

10Hz 以下の領域のみを示している。この図から，2 秒

周期（0.5Hz）の変動や，その倍成分となる振動数近傍

において，現車試験結果と数値解析結果で卓越振動数と

その大きさが概ね一致する事が確認できた。このように，

本数値解析手法を用いることで車体前後振動の卓越振動

数を精度良く推定できる。本数値解析手法を用いれば，

車輪に入力される様々なトルクパターンに対する車体前

後振動の予測が可能となり，車体前後振動を考慮した制

御系の設計などに活用できると考えられる。 図９　定常的な駆動力変動で生じる車体前後加速度

５．おわりに

　駆動力の変動が車体前後振動に与える影響について検

討するため，現車試験と数値解析の車体前後振動解析結

果を比較した。その結果，連結装置部分の遊間を適切に

設定することで，高精度に両者が一致することが確認さ

れた。また，数値解析で得られた時刻歴応答を周波数領

域で表現したところ，卓越振動数とその大きさが一致し

た。本数値解析手法を用いれば，車輪に入力される様々

なトルクパターンに対する車体前後振動の予測が可能と

なり，車体前後振動を考慮した制御系の設計などに活用

できると考えられる。
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図9 定常的な駆動力変動で生じる車体前後加速度 

標準偏差 (×10-3 G) 
現車試験：4.5，数値解析：4.8 

標準偏差 (×10-3 G) 
現車試験：5.0，数値解析：4.9 

標準偏差 (×10-3 G) 
現車試験：5.4，数値解析：5.7 

標準偏差 (×10-3 G) 
現車試験：5.1，数値解析：6.2 
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図 10　車体前後加速度の周波数領域表示
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