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第 1 章 緒 論 

 

1.1 問題の設定 

 

近年、ロボットの知能化、多能工化に伴い、その適用範囲は産業用だけでなく、サ

ービス業やインフラ検査分野など多岐に亘ってきている。その中には高速高精度の運

動が要求されるものや複雑な制御が必要なものが多くなってきている。自動車や建設

機械についても、ハイブリッド化や電動化によりメカトロ化が急速に進んでいる。 

メカトロ化されたロボットや自動車、建設機械などにおける動的問題としては、動

作の精度、乗り心地、操縦安定性、操作性、省エネなど多岐に亘るが、その特徴とし

ては以下が挙げられる； 

◎ 動的な課題には、振動、運動単独ではなく、両者が混在した問題が多いこと 

◎ 構造・機構系が油圧、電気、制御と複雑に絡んでおり、これらの動的な問題は、 

構造・機構系、油圧系、電気・制御系単独の特性で決まるのではなく、連成した問 

◎ 題であること 

◎ 自動車や建設機械の構成部品には、ショックアブソーバや液封マウントなど詳細な

構造の仕様は公開されておらず、その特性が周波数依存性のある減衰係数やばね定

数の計測データで表現されているものが多く、そのままでは時刻歴応答が困難であ

ること 

◎ 乗り心地や操作性の良否は人間の感性により評価されていること 

 

開発や設計の効率化のためには、数値シミュレーションによる検討が有効であるが、

このような系の数値シミュレーションを行うためには次に示す課題に対応する必要が

あると考えられる； 

（１）柔軟な構造物の振動解析とマルチボディシステムの運動解析の共存 

（２）構造・機構－油圧－電気制御連成系の解析 

（３）周波数依存を含む周波数領域での情報を用いた時刻歴応答解析 

（４）HILS などを用いたリアルタイムシミュレーションへの展開 

 

本研究では、上記の課題の全てに対応した動的シミュレーション技術の確立を目指
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し、詳細に検討した結果、次の 3 項目について提案する。 

（Ⅰ）柔軟マルチボディシステムと制御系および油圧系の連成が必要であるロボット

や建設機械のモデリング手法 

（Ⅱ）周波数依存を持つ自動車のショックアブソーバのモデリング手法 

（Ⅲ）連成した大規模モデルを効率的に解析するための手法 

 

次項では、まず、項目(１)～（４）について、従来法での課題を明らかにし、続いて

本研究での提案について示す。 
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1.2 従来の研究 

 

（１） 柔軟な構造系の振動解析とマルチボディシステムの運動解析の共存に   

 ついて 

 

 振動問題を起こす機械には、ロボットや建設機械のようにアームやブームが弾性変

形しつつ運動を伴うものが多くみられる。 近では、ロボット、建設機械や自動車に

代表される多くの物体から構成される機械システムの運動を扱うマルチボディダイナ

ミクスの研究(1), (2), (3)が盛んに行われ、設計段階での動的問題の解決に寄与している。

マルチボディダイナミクスには、剛体マルチボディと柔軟マルチボディと呼ばれるふ

たつの分野がある。剛体マルチボディでは剛体と考えられる部品が連結したシステム

の運動を解析するのに対し、柔軟マルチボディでは剛体と弾性体からなるシステムの

運動を解析する。剛体運動と弾性変形の連成方法として、弾性体部分をNASTRAN、

ANSYSやABAQUSなどの汎用の有限要素法の解析コードで計算した結果を、モード合

成法を用いて表現する方法(4)がある。この手法は、固有モードの組み合わせによって、

複雑な変形を表現する方法であり、モーダル座標で扱うので計算時間がかからないと

いう利点がある一方、線形範囲に限定されるので、ケーブルなどの非常に柔軟な弾性

部材の非線形動的挙動を表すのは困難である。 

1990 年代後半に Shabana らによって、非増分型非線形有限要素法の一種である

Absolute Nodal Coordinate Formulation (ANCF) (5)が提案されて以来、大変形を有する柔

軟マルチボディの解析のための様々な研究がされてきている(6), (7)。ANCF によって得

られる運動方程式は、従来の有限要素法とは異なり、要素の節点座標に回転角の代わ

りに変位勾配を用いる。この定式化では、節点座標が全体座標系で定義され、質量マ

トリクスが単純な記述で表されることから、マルチボディダイナミクスの手法に組込

むのにも適していると考えられる。しかし、 変形量は局所座標系で評価されているた

め、導出される弾性力は複雑になり、計算時間がかかることが報告されており、現在、

効率的な計算を目的としたモデルの低次元化などが多く研究されている (8), (9)。 
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（２）構造・機構―油圧―電気制御連成系での振動解析について 

 

 近年、省エネ、環境問題の観点から、自動車のハイブリッド化、電動化が進み、建

設機械についてもハイブリッド油圧ショベルが製品化されている。また、ロボットに

ついても人命救助ロボットや動作補助ロボットの開発が進んでおり、高精度を保ちつ

つ、高速化、軽量化を極限まで図ることが要求される。限界設計を行うとアーム先端

の振動が問題になることがあり、振動を低減させる制御系の設計を行う必要がある。 

 また、油圧ショベルやクレーンなどの建設機械の油圧系はポンプから流れる流量を

複数のバルブを切り替えることにより、複数のアクチュエータの動きを同時に制御し

ている。アームやブームを急激に動作させると、大きな過渡振動が生じ、構造系や油

圧機器の破損につながることがある。 

自動車については、環境性能の向上を狙ったハイブリッド化および電動化が活発に

なっており、モータやバッテリの高い制御技術が求められている。また、ハイブリッ

ド車では、エンジン起動停止時の過渡振動は、乗員の意図と無関係に発生するため、

非常に気になりやすく要求レベルが厳しいと言われている(10)。このような振動を低減

するために、エンジン爆発時の過渡トルク変動の車軸伝達を抑えるための制御方法や

駆動系ねじり共振による車軸のねじり振動を低減するための制御方法が開発されてい

る。 

以上の例のように、運動を伴う機械の動的現象を検討するためには、駆動系である

制御系や油圧系との連成を考慮して論じる必要がある。しかも、これらの系をひとつ

の考え方、例えば有限要素法の概念で統一して解析できる手法があれば、非常に効率

的である。 

しかしながら、油圧駆動システムの動的シミュレーションとして、有限要素法的な

考え方をしているものは、配管内流体系の圧力脈動解析に用いているくらいである(11)。

加藤らは有限要素法に基づいた往復圧縮機と配管系の流体連成を考慮した解析法の研

究を報告している(12),(13),(14)。また、配管内の圧力脈動と配管振動との連成については、

内部流体が気体の場合、連成は無視できると報告されている(15)。一方、内部流体が液

体の場合、田中ら(16)により、配管が半径方向にシェル振動する場合などの連成作用は

報告されているが、配管が曲げ方向に振動する場合の連成についての研究は少ないよ

うである(17)。有限要素法以外の方法としては、特性曲線法を用いた配管内の流体の非
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定常解析方法がある(18), (19)。水撃波のように移動速度が一定で時空間図の格子点を特性

直線で結び得る場合には有効な計算方法であるが、構造系や制御系と連成することを

目的としていない。柔軟マルチボディシステムに油圧系や電気系、さらには制御系を

連成させた系で、非定常応答解析を行い、運動と振動の両方を評価する場合、ふたつ

以上の独立したソフトウェアを組み合わせて解析を行うことがほとんどであり、連成

力が外力扱いとなるので数値安定性が失われるため、計算実行中に時間刻みが細かく

なり過ぎ、自由度が大きなシステムでは計算時間が膨大になり実用性が失われるとい

う課題がある。また、市販のプログラムでは建設機械のように複雑な油圧系のモデル

化を行うことは、かなり時間がかかる作業となる。 
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（３）周波数依存を含む周波数領域での情報を用いた時刻歴応答解析について(20) 

 

近年益々、自動車や建設機械などの輸送機は市場のグローバル化が活発になってき

ている。それに伴い、これまで日本国内では想定していなかった悪路での強度耐久性、

快適性や操縦安定性が求められ、開発時に考慮すべき物理量の範囲が広がっている。

自動車の足回り部品は強度耐久性や乗り心地を左右し、特に、ショックアブソーバは

乗り心地を決定する重要な部品である(21)。ショックアブソーバはピストンとシリンダ

で構成されている。一般に、ピストンスピードが遅いときには、固定オリフィスを流

体が通過することによって減衰力が発生する。スピードが上がってくると、オリフィ

スに加え、バルブが開き、そこから流体が流れることより減衰力を抑える特性となり、

操縦安定性を損なわずに、乗り心地を向上させている(22)。また、入力加振周波数が高

くなるにつれ、ピストンスピードと減衰力の間にヒステリシスが現れる。すなわち、

ショックアブソーバの減衰特性は大きな非線形性を有し、さらに、周波数依存性が存

在する。定常応答解析を行う際はこれらのパラメータをそのまま用いることが可能で

あるが、乗り心地に影響する悪路走行や突起乗越えなどの非定常応答解析を行う時に

は、これらの特性を時間領域で表せるモデル化が必要である。液封マウントに関して

は、浜崎ら(23)により、周波数領域で表現された高粘性流体封入マウントの動特性を等

価な物理モデルに置き換え、時刻歴応答解析を可能とした報告がされている。 

ショックアブソーバの内部構造がわかっている場合には、内部を詳細にモデル化す

ることも考えられるが、一般的にはその詳細な構造は公開されていない場合が多い。

また、詳細構造の情報を有する場合でもアブソーバ単体の解析には詳細モデルは有用

と考えられるが、乗り心地を評価するためのフルビークル解析に適用するのは解析時

間がかかるなどの欠点がある。実測結果より変位、速度および力の関係テーブルをあ

らかじめ作成し、時々刻々使用する力を算出して時刻歴応答解析を行う報告(24)がある

が、単一周波数での解析であるため、突起乗越えなどの計算は困難であり、いくつも

の周波数が励起される悪路走行シミュレーションができるモデリングが望まれている。 
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（４）HILS などを用いたリアルタイムシミュレーションへの展開について 

 

近、自動車を中心に、MBD（Model Based Design）という概念に基づいた設計開発

が広まっている(25), (26)。試作実験を極力減らして、実験から得られた統計データや物理

現象を数式や 1 次元モデルを用いたバーチャル試作やハードと数値シミュレーション

を合体した HILS（Hardware in the Loop Simulation）を用いて開発を行うことにより、

開発時間の短縮を図っており、椎葉ら(27)や森田ら(28)によりリアルタイムでの解析の研

究が報告されている。構造系、油圧系、制御系を連成させた非線形な系で、リアルタ

イム解析を行うためには、計算精度を確保しつつ自由度を低減し、数値積分法を工夫

し、高速化を図ることが課題となる。 

非線形振動の非定常応答解析方法としては、陽解法と陰解法に分類することができ

る(29), (30)。陽解法には数値的不安定に注意しなければならないものが多く、解析対象と

なる系の 大固有値と数値積分の時間刻みとの関係で不安定が起こるかどうかが決ま

る。したがって、部分的に剛性が高く、非常に大きな固有振動数を持つような系の場

合、積分の時間刻みを小さく設定する必要があるので、計算時間がかかってしまう。

その中でも精度、安定性から見て、動的解析に推奨できる陽解法として、Runge-Kutta

法(29)、Adams-Bashforth 法(31)、中央差分法(32)が挙げられている。一方、陰解法の中で推

奨できる解法として、Newmark-β法(33)、BDF 法(34)、HHT-α法(35)が挙げられている。中

でも構造・振動の問題には β=1/4 とする Newmark-β法が も良く用いられる。陰解法

の短所として、時間ステップごとに連立方程式を解かなければならないことが挙げら

れる。特に、非線形系では、時間ステップだけでなく、収束計算ごとにマトリックス

が変化する。したがって、精度を保ちつつ、計算時間短縮を図る解析方法が求められ

ている。 
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1.3 本論文の目的 

 

 本研究の目的は以下に示す 3 点である。 

 

（Ⅰ）柔軟マルチボディシステムと制御系および油圧系の連成が必要であるロボット 

や建設機械のモデリング手法の提案 

 ロボットや建設機械などの大変位・大変形解析を行うためには、振動と運動の共存

ができる柔軟マルチボディシステムのモデリングが必要である。さらに、ロボットは

電気制御で駆動し、建設機械は油圧システムで駆動するので、これらと柔軟マルチボ

ディシステムが連成する系の解析手法を提案することを目的のひとつとする。 

 

（Ⅱ）周波数依存を持つ自動車のショックアブソーバのモデリング手法の提案 

 自動車のショックアブソーバは乗り心地や操縦安定性に多大な影響を与える部品で

ある。これらは、周波数に依存して動特性が変化する。単一の周波数での評価であれ

ば、周波数領域での解析で十分であるが、悪路走行や突起乗越えのように複数の周波

数が励起される場合の評価を行うためには時刻歴応答で行う必要がある。しかも、詳

細な構造は一般的に公開されていない。実測で得られた周波数依存性を持つ特性を比

較的簡便な方法で時刻歴応答解析でも使えるモデリング手法を提案することをふたつ

目の目的とする。 

 

（Ⅲ）連成した大規模モデルを効率的に解析するための手法の提案 

機構－油圧－電気制御系を連成させた大規模モデルのリアルタイムシミュレーショ

ンを目指す。そのために、滑らかに変化する非線形要素については Newton-Raphson 法

による収束計算を行い、さらに Bisection 法による積分時間調整方法を提案する。また、

ガタやチェック弁を表現する断片線形の特性を含む系については、精度を確保しつつ

計算時間を短縮する方法を提案することを第 3 の目的とする。 

 

第 2 章では、柔軟マルチボディシステムと制御系や油圧系の連成が必要であるロボ

ットや建設機械のモデリング手法について示す。本研究で提案している振動解析法は、

構造系における有限要素法の概念を拡張した考え方である。すなわち、全体系の運動
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方程式を組み立てるに際して、構造系における有限要素法に準じた手法を用いる。こ

の章では、まず、動的解析システムの支配方程式および解の導出について示す。次に、

建設機械のアタッチメントやロボットアームなどの柔軟マルチボディをモデル化する

ために も良く使用する大変位、大変形を受けるはりの動力学のモデリング手法を示

す。本研究では部材の有限な回転を厳密に記述する回転行列を用いる。さらに、ロボ

ットのモータ部および制御系のモデリング手法を示す。次に、クレーンなどで用いら

れる長さが可変となるワイヤーロープのモデリング、ドラムへの巻取現象をモデル化

する方法について示す。また、建設機械の油圧システムは配管、バルブで構成されて

おり、機構系との連成部はシリンダで結合されている。これらのモデリング手法およ

び力の伝達方法について示す。 

 第 3 章では、自動車の乗り心地や操縦安定性に影響を与えるショックアブソーバに

ついて、単体の計測結果を用いて、周波数依存性を比較的簡便な方法で時刻歴応答解

析でも使えるモデリング手法について示す。 

第 4 章では、連成した大規模モデルを効率的に解析するための手法について、まず

は、解析システム全体の流れを示し、続いて、大変位はり要素やトラス要素などのな

めらかに微係数が変化する要素に有効な Bisection 法について示す。次に、断片線形系

における時間刻み予測方法、付加質量法による数値積分の特性改善方法について示す。 

第 5 章から第 8 章では、第 2 章から第 4 章で提案した振動解析理論の検証を行うと

ともに、構造系、油圧系、制御系を連成させた様々な振動問題に適用し、手法の妥当

性を検証する。 

第 5 章では、構造系と制御系の連成系として多関節ロボットの動的挙動シミュレー

ションを取り上げる。多関節ロボットの 3 次元過渡振動のシミュレーションを行い、

実測結果と比較し、モデリング手法の妥当性を検証する。 

第 6 章では、可変長トラスのモデリング手法の精度検証として、クレーンの吊り荷

巻き上げシミュレーションを行い、実測結果と比較する。さらに、可変長トラスと断

片線形要素のひとつである非線形ばね要素を組み合わせて、クレーンのワイヤロープ

がドラムに巻き取られる挙動のシミュレーションを行う。ドラムを急停止させたとき

に、ロープがドラムから大きく離れる現象を模擬できることを確認する。さらに、そ

の対策案をシミュレーションにより検討した事例を示す。 

第 7 章では、高速化のためのモデル化および数値積分法の妥当性検証を行う。まず、
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微係数がなめらかに変化するモデルに対して Bisection 法を用いた時間刻み調整法の有

効性を検証する。次に、断片線形系の時間刻みの予測方法の検証を行い、 後に、断

片線形要素に対して、付加質量法を適用し、その効果を検証する。 

第 8 章では、第 3 章で示した周波数依存性のあるショックアブソーバ単体の実測結

果を用いて時間領域での解析を可能としたモデリング手法を、単体およびフルビーク

ルの解析に適用し、実測との比較を行い、提案法の妥当性を検証する。 

後に、第 9 章では本研究の結論と総括を述べる。 

 

本論文では、独創性の中核として位置付けて注力した長さが変化するトラスのモデ

リング手法、付加質量法およびショックアブソーバのモデリング手法を中心に詳細に

示す。以下に、それぞれの手法の独創性を示す。 

 

【長さ可変トラスのモデリングの独創性】（理論：2.6 節、検証：第 6 章） 

クレーンのロープはドラムに巻き取られるとき、長さが変化する。それを表現するた

めに、トラスの両端もしくは片端に滑車を設け、巻き取り／繰出しを行うことにより

長さを可変にすることを提案し、クレーンにおいて巻き上げられるロープを含む系の

解析を可能とした。 

 

【付加質量法の独創性】（理論：4.3.3 項、検証：7.3 節） 

チェック弁やリリーフ弁などのバルブが閉の状態では、減衰係数が大きくなり、応答

解析時に時間刻みが粗ければ細かい変動が生じるという問題が発生する。そこで、数

値積分（Newmark-β法）としての固有値のひずみに着目し、架空の質量を付加する（付

加質量法）という従来にはない手法を提案し、大幅な計算時間の短縮を可能にした。 

 

【ショックアブソーバのモデリングの独創性】（理論：第 3 章、検証：第 8 章） 

ショックアブソーバの振幅依存性・周波数依存性については非線形 Maxwell model で

のモデル化を試み、単体の周波数加振データをもとに多項式近似を導入することによ

り、周波数依存性および減衰の振幅依存性を物理モデルで表現することに成功し、シ

ョックアブソーバが含まれる系の時刻歴応答計算を可能にした。 
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第2章 柔軟マルチボディシステムと制御系および油圧系の連成が 

必要であるロボットや建設機械のモデリング手法の提案 

 

2.1 緒言 

 

ロボットや建設機械などの大変位・大変形解析を行うためには、振動と運動の共存

ができる柔軟マルチボディシステムのモデリングが必要である。さらに、ロボットは

電気制御で駆動し、建設機械は油圧システムで駆動するので、これらと柔軟マルチボ

ディシステムが連成する系での解析手法をこの章で提案する。 

Flowmaster(18), AMESim(36), Simuhydaulics(37)などの市販プログラムを用いて、油圧駆

動システムのモデル化は可能であるが、油圧駆動システムと柔軟マルチボディシステ

ムが連成する解析を行う場合、他のソフトと組み合わせて解析を行う必要がある。そ

の際、連成力が外力扱いとなり、数値安定性が失われるため、計算実行中に時間刻み

が細かくなり過ぎ、自由度が大きなシステムでは計算時間が膨大になり実用性が失わ

れるという課題がある。また、市販のプログラムでは建設機械のように複雑な油圧系

のモデル化を行うことは、かなり時間がかかる作業となる。 

本解法の 大の特徴は、汎用性のある有限要素法による動的な構造解析手法の概念

を拡張し、油圧系や制御系との連成問題も解析可能としていること、および種々の非

線形性にも対応できるようにしていること、さらに、計算時間が速くなる工夫をして

いることである。したがって、本研究で提案している振動解析手法を用いれば、有限

要素法を用いる場合と同様の手軽さで、様々な非線形性を考慮しなければならない複

雑な現象や、構造系、油圧系、制御系から構成される複雑な機械の運動と振動のシミ

ュレーションが可能となる。 

まず、本研究で提案する動的解析システムの運動方程式および解の導出について示

す。次に、建設機械のアタッチメントやロボットアームなどの柔軟マルチボディをモ

デル化するためによく使用する大変位、大変形を受けるはりの動力学のモデリング手

法を示す。さらに、ロボットのモータ部および制御系のモデリング手法を示す。また、

クレーンなどで用いられる長さが可変となるワイヤーロープのモデリングおよびドラ

ムへの巻取現象をモデル化する方法について示す。 後に、建設機械の油圧システム

は配管、バルブで構成されており、機構系との連成部はシリンダで結合されている。
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これらのモデリング手法および力の伝達方法について示す。 
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2.2 運動方程式 

 

断片線形化された動的システムの運動方程式は、次式のような2階の微分方程式で表

すことができる(38)。 

 

            (2.2.1) 

 

ここで、ML	, CL	, KL はそれぞれ線形の質量、減衰、剛性マトリックスを、MN , CN , KNは

それぞれ非線形の質量、減衰、剛性マトリックスを、Fは外力ベクトル、Fcは補正外力

ベクトルを示す。uは、機械系では変位、油圧系では流量積、制御系では電流、電圧

を表す。本解析法では、標準要素として線形および非線形の質量、減衰、ばね要素の

他、弾性体を表現する非線形はり要素、トラス要素、また、油圧系を表現する配管要

素、バルブ要素、シリンダ要素などが用意されている。各要素で得られた要素マトリ

ックスを全体マトリックスに組み込み、運動方程式(2.2.1)を作成する。 

本解析システムの解法はNewmark-β法（β=1/4）とNewton-Raphson法を用いる。さら

に、断片線形系の解析では計算精度を落とさず、計算時間を短縮する方法について提

案している。詳細は第4章に示す。 

時刻 tt  の時の運動方程式は、全変位系で表すと、(2.2.2)式が得られる。ここで、 

KCM ttt ,, は時刻 t のときの質量、減衰および剛性マトリックス、 F tt  は時刻 tt  の

時の外力ベクトルを示す。また、 FC t は時刻 t のときの補正外力ベクトルを示し、(2.2.3)

式のように表せる。このとき、    FF D
t int

S
t int , はそれぞれ時刻 t のときの剛性力および減

衰力である。ここでは、通常のNewmark-β法に従って、加速度から求める方法につい

て述べる。図2.2.1に収束の過程を示す。 

 

 FFuKuCuM C tttttttttttt               (2.2.2) 

 

       uCFuKFF  tt
D
t inttt

S
t intC t            (2.2.3) 

 

 (2.2.3)式を(2.2.2)式に代入し、(2.2.2)式を加速度に関する増分の式で表すと、 

 

      FFuKKuCCuMM NLNLNL C 
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    uCFuKFFuKuCuuM  tt
D
ttt

S
ttttttttttttt   intint)(      (2.2.4) 

 

     uKuCuKuCuMFFFuM tt tttttttttt
D
t

S
tttttt     intint

    (2.2.5) 

 

(2.2.5)式の右辺第 2 項を  F
~

t int
とおけば次式が得られる。 

 

  uKuCFFuM tttttttttttt     ~
int        (2.2.6) 

 

Newmark-β法より、(2.2.7)式および(2.2.8)式が得られる。 

 ))(
2

( uuuu  tttttt

t



       (2.2.7)  

 )()(
2

2
2

uuuuuu  tttttttt ttt            (2.2.8) 

uuu  ttttt    1           (2.2.9) 

 

と置き、(2.2.7)～(2.2.9)式を(2.2.6)式に代入して、整理すると、(2.2.10)式が得られる。 

 

  )~()~(~
int0

10

FFuM ttttttt
  

                (2.2.10) 

 

ここで、  M
~

tt

0

 および )~(
0F tt  は次式のように表せる。 

 

   KCMM ttttt
t

t 


)(
2

~ 20 


 

 )
2

()()~(
2

0 uuuKuuCFF  ttttttttttt
ttt     

 

(2.2.10)式より u 1
tt   を求め、さらに(2.2.7), (2.2.8)式に代入すると、 uu 11 , tttt   が求め

ることができる。 
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繰り返しの 2 回目以降は、次式が得られる。 

 

  )~()~(~ 1

int1
11

FFuM tt

i

tt i
i

tt

i

tt 
 


 







              (2.2.11) 

 

ここで、  M
~ 1



i

tt 
および )~(

1F tt i  は次式のように表せる。 

 

       KCMM t
i

ttt
i

ttt
i

tt

i

tt
t

t 12111
)(

2
~ 











 




   















  









  )()(

2
)(

2
)~( 12

2
111

1 uuuuuKuuuCFF  t
i

tttttt
i

tt
i

ttttt
i

tttttt i ttt
t

 

         (2.2.12) 

 

(2.2.11)式より∆ut+∆t
 i-1  が収束範囲に入るまで繰り返す。 u tt  が求まると、(2.2.7)、

(2.2.8)式に代入すれば、u tt  およびu tt  を求めることができる。 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 2.2.1 収束計算の過程 

)(F C i  
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2.3 大変位はり要素(38) 

 

2.3.1 緒言 

 

図2.3.1および図2.3.2に示す建設機械のブームやロボットのアームのようなリンク機

構や自動車足回りのトーションビームを構成する構造部材は、弾性変形とマルチボデ

ィダイナミクスが共存しており、これらの両方が考慮できる非線形のはり要素を用い

てモデル化を行う必要がある。非線形はり要素の基本概念は、変形後の節点変位は変

形前から剛体的に移動したとする剛体変位とはりの微小変位理論による弾性変形から

なるというものである。前田・林らが提案した部材の有限な回転を厳密に記述する回

転行列(39)、さらに、回転行列とあらたに先行状態における要素の節点間寸法と要素部

材力より定まる幾何剛性を導入して三次元骨組の大変形解析を行った後藤の研究(40)を

もとに、静的増分理論を動的な問題に、かつ全変位法に発展させたものである。 
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図2.3.1 油圧ショベル 

 

 

 

図2.3.2 塗装ロボット 
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2.3.2 理論 

 

3次元空間における有限変位を厳密に取り扱うため、前田・林が提案した回転行列 Lr

を用いると、図2.3.3に示す節点に固定された任意のベクトル X を、空間ベクトルΦを

中心として有限な角度 だけ回転させた後のベクトル X * は次式のように表せる。 

  

X*= Lr X           (2.3.1) 

 

	 Lr = [E]cosα+ 1-cosα e3·e3
T-e3×[E] sin α      (2.3.2) 

 

ここで、[E]は単位行列、ei は単位ベクトルを表す。 

この回転行列を用いて要素座標系の座標変換を行う。図2.3.4に示すように、先行状態

における要素の両端A, Bにおいて、弦ABをそれぞれ第3軸とし、部材断面における主軸

方向を第1軸、第2軸とする二組の座標系 ωA, ωB を先行要素座標系とする。ωA	, ωB は

ともに右手直交座標系をなす。この座標系を要素端において要素に固定し、節点変位

に伴って回転する座標系を要素座標系と呼び、その変形後の状態をωA
', ωB

'とする。こ

れらの先行要素座標系および要素座標系を以下のように記述する。 

 

  ωA= xA, yA, zA
T
,  ωB= xB, yB, zB

T
        (2.3.3) 

  ωA
'= xA

', yA
', zA

' T
,  ωB

'= xB
', yB

', zB
' T

        (2.3.4) 

 

先行状態における独立な要素材端力として、 

  T, MT : 弦ABに関する引張力とねじりモーメント 

  MxA	, MxB : xA,  xB 軸に関する曲げモーメント 

  MyA	, MyB : yA,  yB 軸に関する曲げモーメント 

を定め、A端の要素座標系に関する移動変位ベクトル∆uA および回転変位ベクトル∆θA 

を以下のようにする。 

  	∆uA= ∆uA,  ∆vA,  ∆wA
T,  ∆θA= ∆θxA,  ∆θyA,  ∆θzA

T
 



 
 

19 
 

 

図2.3.3 ベクトルの回転 

 

ωA0	,	ωB0 ：初期の座標系 

ωA	, ωB ：先行要素座標系 

ωA
', ωB

'：変形後要素座標系 

ωA
", ωB

"：変形後要素座標系（両端のZ軸を一致するように回転） 

ωA , ωB  ：変形後要素座標系（両端のX,Y軸の共通の軸を定義） 

 

図2.3.4 非線形はり要素の座標変換 
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先行要素座標系ωAから変更後の要素座標系ω への回転は、その回転角を絶対値とす

る回転ベクトルが∆θAとなるので、回転行列 LA  は次式のようになる。 

 

  LA =
∆θA·∆θA

T

∆θA
T·∆θA

1-cos|∆θA| +[E]cos|∆θA| ∆θA×[E]
sin|∆θA|
|∆θA|

 

   		=
1 ∆θzA -∆θyA

-∆θzA 1 ∆θxA

∆θyA -∆θxA 1
- 

1

2

∆θyA
2+∆θzA

2 -∆θxA∆θyA -∆θxA∆θzA

-∆θxA∆θyA ∆θxA
2+∆θzA

2 -∆θyA∆θzA

-∆θxA∆θzA -∆θyA∆θzA ∆θxA
2+∆θyA

2

 

                   (2.3.5) 

αA,	αA
'をそれぞれ変形後の弦A'B'のωAおよびωA

'	に関する方向余弦ベクトル、l を先行

状態の弦長、∆lを弦長の変化量とすると、 

  αA
'=

αA

βA
γA

= LA αA =
LA

l+∆l
	

∆uB-∆uA

∆vB-∆vA

l+∆wB-∆wA

 =
	 LA

l+∆l

∆u
∆v

l+∆w
≅ 1- ∆l

l
+ ∆l

l

2
LA

∆u
∆v

l+∆w
 

   		 =

∆u	-	∆u∆w	+	∆v∆θzA	-	∆θyA	+	
1

2
∆θxA∆θzA

∆v	-	∆v∆w	-	∆u∆θzA	+	∆θxA	+	
1

2
∆θyA∆θzA

1+∆u∆θyA	-	∆v∆θxA  - 
1

2
(∆u2	+	∆v2	+	∆θxA

2	+	∆θyA
2)

     (2.3.6) 

∆l	=	∆w	+	
∆u2	+	∆v2

2l
																																																																																																																			(2.3.7)  

と表せる。 

次に、このαA
' を用いて、 ωA

' の Z 軸を弦A'B'と一致させる。 

 軸と弦 A'B' とに直交する軸の回りの回転により生じる座標系をωA
" とする。座標

系ωA
'	からωA

" の座標変換マトリックスを ψA とすると、 

ωA
"	= ψA ωA

'	= ψA LA ωA=[TA]ωA        (2.3.8) 

が得られる。 
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ψA  は、有限回転の特別な場合、すなわち、第3軸の軌跡が平面となる場合の座標変

換として次式が得られる。 

 

  ψA =

1-
αA

2

1+γA
-
αAβA

1+γA
-αA

-
αAβA

1+γA
1-
βA

2

1+γA
-βA

αA βA γA

  

             (2.3.9) 

材端Bにおいても同様の関係が得られる。 

さらに、変形後の要素座標系を図2.3.4のように、  端および  端で第3軸が弦、すな

わちzA
"	, zB

" に共通、第2軸がyA	
"	, yB

" の中間方向となる座標系 および として設定す

ることができる。 

	

  ωA= xA,   yA ,   zA
T
,  ωB= xB,   yB ,   zB

T
       (2.3.10) 

 

yA
" とyB

" のなす角∆φはωAとωBのx, y, z	座標軸が共通であることから、[TA]·[TB] より求

めることができる。変形前後における要素座標系の関係は次のようになる。 

   

[φA]= 

cos	(
∆φ

2
) sin(

∆φ

2
) 0

-sin(
∆φ

2
) cos	(

∆φ

2
) 0

0 0 1

	

          (2.3.11) 

 

  	ωA=  [φA]· ψA ωA
'	= [φA]· [TA]ωA       (2.3.12) 

 

変形後の要素力の算出に必要な剛体回転角を除いた回転変形ベクトルΔεA（ねじれ角お

よび弦に対するたわみ角）は、変形後の要素座標系 から変形後の要素端座標系ωA
' 

への変換マトリックス A ∙ [ A] より得られる回転ベクトルに等しく、 
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  ψA

T
∙ φA

T
= 

ξ1 η1 ζ1

ξ2 η2 ζ2

ξ3 η3 ζ3

       (2.3.13) 

とおけば、次式が得られる。 

 

	4 sin2 ΔεA =  ( 	ζ2- η3 )
2
+(	ξ3- ζ1 )

2
+( η1- ξ2 ) 

2
     (2.3.14) 

  

  ΔεA	=
ΔεxA
ΔεyA

ΔεzA

=  
ΔεA

2sinΔεA

ζ2- η3

ξ3- ζ1

η1- ξ2

                 		      														(2.3.15) 

     

先行状態の要素座標系における要素の幾何剛性マトリックス KG は次のようにして得

られる。ΔεA,  Δlを変位の 2 次項まで考慮して求め、これらを先行要素力と要素変形増

分によるポテンシャルエネルギーU を表す(2.3.16)式に代入し、変位に関して 2 階微分

することにより、以下のように KG の各成分が求まる。 

 

  U	= 	ΔlT+MT ∆εzB-∆εzA +∆εxAMxA+ ∆εxBMxB+∆εyAMyA+ ∆εyBMyB          (2.3.16)   

 

  V= VxA – VxB =
MyA-MyB

l
                   												 				(2.3.17) 

  W= VyA – VyB =	‐–
MxA+MxB

l
                               													(2.3.18) 

  VxA=
3MyA+MyB

4l
                       												 	(2.3.19) 

  VxB=
MyA+3MyB

4l
                        		  	(2.3.20) 

  WxA=
3MxA+MxB

4l
                       										 	(2.3.21) 

  WxB=
MxA+3MxB

4l
                       									 	(2.3.22) 

とおき、先行要素座標系に関する増分変位ベクトルを 

  ΔuA, ΔvA , ΔwA, ∆εxA,∆εyA,∆εzA,ΔuB, ΔvB , ΔwB, ∆εxB,∆εyB,∆εzB 
T
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と配列する。 

 

  KG =
W1 W2

W2
T W4

         (2.3.23) 

 

  W1 =

T

l
0

V

l

MT

2l
0 WxA

0
T

l

W

l
0

MT

2l
VxA

V

l

W

l
0 0 0 0

MT

2l
0 0 0 0 -

MyA

4

0
MT

2l
0 0 0

MxA

4

WxA VxA 0 -
MyA

4

MxA

4
0

           																	(2.3.24) 

 

  W2 =

-
T

l
0 -

V

l
-
MT

2l
0 WxB

0 -
T

l
-
W

l
0 -

MT

2l
VxB

-
V

l
-

W

l
0 0 0 0

-
MT

2l
0 0 0 0 -

MyA

4

0 -
MT

2l
0 0 0

MxA

4

-WxA -VxA 0 -
MyB

4

MxB

4
0

          															(2.3.25) 

  W4 =

T

l
0

V

l

MT

2l
0 -WxB

0
T

l

W

l
0

MT

2l
-VxB

V

l

W

l
0 0 0 0

MT

2l
0 0 0 0 -

MyB

4

0
MT

2l
0 0 0

MxB

4

-WxB -VxB 0 -
MyB

4

MxB

4
0

          																		(2.3.26) 
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また、ここで用いられる要素力は、以下のように求めることができる。 

   

	T	=	 EA

l0
l’-l0  ,			MT=	 GJ

l0+∆l
	( z̅B- z̅A)	      (2.3.27) 

 

MxA=
2EIx

l
2 x̅A+ ̅

xB ,  MxB=
2EIx

l x̅A+2 x̅B        (2.3.28) 

 

  MyA=
2EIy

l
2 y̅A+ y̅B ,  MyB=

2EIx

l y̅A+2 y̅B       (2.3.29) 

 

VxA=
MyA+MyB

l
 ,  VxB=	-	VxA        (2.3.30) 

 

VyA=
MxA+MxB

l
 ,  VyB=	-	VyA           (2.3.31) 

 

先行状態の要素座標系に関する剛性方程式は、要素剛性マトリックスに通常の微小変

位と同様の K0 を用いると、 

 

K0 + KG ·∆ui=∆fi             (2.3.32) 

と表せる。(2.3.33)式を全体座標系で表すと、 

 

KT ·∆ui=∆fi ,   KT = Ti
T K0 + KG Ti              (2.3.33) 

  Ti = 

Λi 0 0 0
0 Λi 0 0
0 0 Λi 0
0 0 0 Λi

           (2.3.34) 

となる。ここで、 Ti はステップ	i (i=1,2,⋯)	における要素座標系を全体座標系に変換す

る 12×12 のマトリックスであり、3×3 のマトリックス Λi は次のように与えられる。 

 

  Λi = ΛG · Λi-1               (2.3.35) 

 



 
 

25 
 

  ΛG = φA · TA = φB · TB               (2.3.36) 

 

(2.3.35)式の Λ0 は、初期状態（ステップ 0）における要素座標系を全体座標系に変換

するマトリックスで、入力で定義する初期状態の幾何条件より求められる。 

 (2.3.33)式で与えられる各大変位はり要素の接線剛性マトリックスは図 2.3.5 に示す

補正外力fNを導入することによって全変位系で次のように表すことができる。 

 

  KT ·ui+1 = fi+1- fN              (2.3.37) 

 

補正外力 fN は図 2.3.5 より次式のように求め、(2.2.1)式の運動方程式に組み込む。 

 

  fN= fi	- KT ·ui               (2.3.38) 

 

 大変位はり要素の質量を集中質量として扱う場合は、質量マトリックスを線形とし

て扱い、(2.2.1)式の  M L に組み込む。また、分布質量として扱う場合は(2.3.33)式にお

ける接線剛性マトリックスと同様の座標変換を各ステップで行い、(2.2.1)式の  M N に

組み込む。大変位はり要素の減衰はレーリ―減衰として、質量比例と剛性比例の両方

を考慮することができ、(2.2.1)式の減衰マトリックスに組み込む。 

 また、片端の要素座標系における x 軸あるいは y 軸まわりの回転が自由の場合は、

要素座標系における剛性マトリックスおよび質量マトリックスを回転自由の条件より

修正する。 
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図 2.3.5 補正外力 
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∆
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2.4 モータ機能付はり要素(41) 

 

2.4.1 緒言 

 

近のメカトロニクス技術のめざましい発展に伴い、産業用ロボットの多能工化が

行われ、高速化、軽量化そして高性能化が望まれている。ロボットのようなリンク機

構を含む機械に制御系を組み込む場合、動特性が姿勢によって変化するため、先端部

で予期せぬ振動が起きたりする。そのため、開発段階で、機構系の動特性を考慮し、

しかも制御系を含めた動的解析を行い、性能を十分に検討することが必要である。柔

軟マニュピレータを扱うための解析モデルは多く提案されているが、関節部の弾性や

減衰、駆動用減速機のガタやヒステリシスなどの非線形性を考慮できかつ柔軟マルチ

ボディを扱えるモデルは少ないようである(42), (43)。そこで、多関節ロボットのように関

節部において特定の回転軸まわりにのみ相対回転が生じるモータ機能をもつ三次元大

変位はり要素および制御系のモデル化のための伝達関数要素を開発し、本研究で提案

している解析システムに組み込む。これにより、関節部の弾性や減衰、駆動系減速機

の非線形性を考慮した柔軟な多関節ロボットの大変形動的解析が可能となる。 

まず、この節ではモータ機能付はり要素について、次節では制御系をモデル化する

ための伝達関数要素について示す。 
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2.4.2 理論 

 

図2.4.1のような多関節ロボットにおいて、ピン結合である関節部でモータを介して

結合している2本のアームは、制御回転軸回りにのみ相対回転運動を行う。そこで、端

部にモータを有する大変位はり要素については、図2.3.4に示す要素端 A あるいは B 

での要素座標系ωA
' あるいはωB

'	のある特定の軸を制御回転軸とするので、前節に述べ

た大変位はり要素の座標と異なった座標の取り方が必要となる。モータを介して二本

のはり要素（MjのB端とMkのA端）が結合している場合には、ふたつの要素座標系の制

御回転軸は共通で、他の2軸は同一平面上にあるとする。また、初期状態で制御回転軸

を一致させておくと、座標系(ωB
')Mj

, (ωA
')Mk

と図2.3.4で示した座標系(ωB )Mj
, (ωA )Mk

の

間には次のような関係がある。 

 

  (ωB )Mj
=(ΛB)Mj

(ωB
')Mj

,   (ΛB)Mj
=(ΦBΨB)Mj

       (2.4.1) 

 

(ωA )Mk
=(ΛA)Mk

(ωA
')Mk

,  (ΛA)Mk
=(ΦAΨA)Mk

       (2.4.2) 

 

したがって、変形後の要素座標系ωに関する剛性マトリックスを全体座標系に変換す

るための行列Tは以下のようになる。 

 

B 端のみにモータがある場合 

TMj
=

Λi

Λi

Λi

(ΛB)Mj

         (2.4.3) 

 

A 端のみにモータがある場合 

TMk
=

Λi

(ΛA)Mk

Λi

Λi

         (2.4.4) 

  (ΛA)Mk
=(ΛA)Mk

Λc 
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ここで、回転の自由度は常に B 端の要素座標系で扱うので、Λcは(ωA
')Mk

を(ωB
')Mj

に変

換するマトリックスである。たとえば、(ωA
')Mk

の X 軸が制御軸の場合のΛcは次式のよ

うになる。 

 

Λc=
1 0 0
0 cos θc -sin θc

0 sin θc cos θc

         (2.4.5) 

θc = θC0  + (θX)B, Mj 
- (θX)A, Mk

 

 

ここで、θC0, (θX)B, Mj
, (θX)A, Mk

はそれぞれ、初期状態での要素Mjと要素Mkとのなす角、

Mjの B 端での X 軸まわりの回転角、Mkの A 端での X 軸まわりの回転角である。 

 

A 端および B 端の両方にモータがある場合 

TMk
=

Λi

(ΛA)Mk

Λi

(ΛB)Mj

        (2.4.6) 

 

以上のようにモータ機能付はり要素では、モータが結合している節点の回転角の自由

度を部材座標系で扱うため、座標変換マトリックスが変わるだけで他の処理は前節と

同様にすれば良い。次にモータの扱いについて示す。図 2.4.2 にモータ機能付はり要素

を示す。まず、図 2.4.2(a)に示すように、モータに 1 本のはりが結合している場合の剛

性方程式は次式のようになる。 

 

Kj
R2 -R

-R 1

(θ1) Mj

θM
=

(f1)
 Mj

fM
          (2.4.7) 

 

ここで、Kj はモータ軸のねじり剛性、R はモータの減速比、(θ1) Mj
 ははりの制御回転

軸まわりの回転角、θM はモータの回転角である。次に、図 2.4.2(b)のように 2 本のは

りがモータを介して結合している場合の剛性方程式は次式で表される。 
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Kj

R2 -R2 -R

R2 -R2 -R

-R R 1

(θ1) Mj

(θ1) Mk

θM

=

(f1)
 Mj

(f1)
 Mk

fM

         (2.4.8) 

 

また、図 2.4.2(c)に示すようにモータを介して 2 本のはりが結合し、さらに別のはりの

材端の回転角とリンクしている場合の剛性方程式は次のようになる。 

 

Kj

R2 -R2 R2 -R

-R
2

R2 -R2 R

R2 -R2 R2 -R

-R R -R 1

(θ1) Mj

(θ1) Mk

(θ1) Ml

θM

=

(f1)
 Mj

(f1)
 Mk

(f1)
 Ml

fM

        (2.4.9) 

 

先に示したように、運動方程式のモータ部の回転自由度は、制御回転軸を用いるので、

座標変換の必要はなく、線形剛性マトリックスKLに組込み、モータの回転慣性や粘性

抵抗はMLおよびCLに組み込む。 
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図2.4.1 モータ付多関節ロボット 

 

 

 

 

 

 

     

(a)     (b)   (c) 

図 2.4.2 モータ機能付はり要素 
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2.5 伝達関数要素(41) 

 

伝達関数要素は、制御系で用いられている伝達関数を有限要素法ベースの要素とい

う概念を用いてモデル化するための要素である。制御システムの入力から出力までの

特性を表す伝達関数を運動方程式に組み込むことを考える。図 2.5.1 のブロック線図の

, , , , , を変数に選び、各変数を伝達関数で表し、伝達関数要素を組み合わせて

制御系のモデル化を行う。運動方程式は 2 階の微分方程式のため、ラプラス演算子の

2 次以下になるようにブロック線図は区切ってモデル化する。図 2.5.2 に一例を示す。 

簡単のために、入力変数は変位で、伝達関数の分母分子の次数は2次以下のものを考

えると、図2.5.3は次式のように表せる。 

Y S =G S ·U S           (2.5.1) 

U S =∑ λi
	k 
 i=1 Ui S           (2.5.2) 

G S =
b2S2+b1S+b0

a2S2+a1S+a0

                                      (2.5.3)  

ここで、S はラプラス演算子とする。 

(2.5.2), (2.5.3)式を(2.5.1)式に代入し、両辺を逆ラプラス変換すると、次式のような時間

領域の微分方程式が得られる。 

 

  a2y+a1y+a0=b2 ∑ λi
k
i=1 ui+b1 ∑ λi

k
i=1 ui+b0 ∑ λi

k
i=1 ui       (2.5.4) 

 

ここで、y,  uiはそれぞれY S ,  Ui(S) を逆ラプラス変換した時間関数である。(2.5.4)式

をマトリクス形式で表すと、次式のようになる。 

MGx + CGx + KGx = 0,       x =	 y, u1, u2, ⋯, uk
T             (2.5.5) 

各係数マトリクスをそれぞれ(2.2.1)の運動方程式の線形マトリクス KCM LLL ,, に組み

込む。ただし、次数が 3 次以上となる場合は伝達関数を分割してモデル化する。 
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図 2.5.1 ブロック線図 

 

 

図 2.5.2 ブロック線図のモデル化 

 

 

 

   

 

 

 

 

 

図 2.5.3  ブロック線図 

 

 

   

 

)( 0    

ST
K

SC

SC

1
 

S

S

T
T

SI

SP1  KCC  
S

S

T
TK
CI

CP CP




1
1( )

ST
K

IV

IV

1 KT  
ST

K
M

M

1 ST G

1

ST
K

SF

SF

1
 

ST
K

CF

CF

1

K R  

K E  

E 

F 

I T 

+ 
- 

+ 

-

+
-

- 
+ 

V

 

G(S) 

 

 

Y(S) 

 

 

 

 



 
 

34 
 

2.6 可変長トラス要素(38), (44), (45) 

 

2.6.1 緒言 

 

 図2.6.1に示すように建設機械のクレーンはワイヤロープ（以下ロープと呼ぶ）にて

吊り荷を持ち上げる。本解析システムの中では、ロープは大変位運動を考慮したトラ

ス要素を用いてモデル化する。トラス要素は曲げ剛性は生じないが、軸剛性および張

力による幾何剛性を考慮する。また、図2.6.2に示すようにロープはウインチドラム（以

下、ドラムと呼ぶ）に巻き取られたり、繰出されたりすることにより長さが可変にな

る。ロープは、大変位運動を考慮したトラス要素を用いてモデル化する。以下では、

可変長トラス要素の解析理論について述べる。 
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2.6.2 理論（可変長トラス要素） 

 

図2.6.3に示すトラスの両端あるいは片端に滑車を付加したモデルを考える。時刻t=t0

のときの部材端A，Bの座標をA(x1, y1, z1)、B(x2, y2, z2)とする。滑車がある場合、部材端

A，Bは厳密にはケーブルと滑車の接点に取るべきであるが、ここでは滑車半径は部材

長と比較して十分小さいと仮定し、滑車中心を部材端とする。 

 

l0 を初期部材長、l を時刻t=t0のときの部材長とする。図 2.6.3 に示すように両端に滑車

を有する場合を考える。 

t=t0のときの張力T は以下のように表せる。 

 

 )( 0

0

rrll
rrl

EA
T BBAA

BBAA







         (2.6.1) 

 

ここで、滑車の回転方向は、A 点でケーブルを巻き取る方向、B 点でケーブルを繰出

す方向を正としている。 

時刻t=t0+∆tのときの部材端 B,A  の座標を A (x1+ u1, y1+ v1, z1+ w1)、 B (x2+ u2, y2+ v2, 

z2+ w2)、 の方向余弦を(2.6.2)式のように置き、U, V, Wを(2.6.3)式のように定義する。 

  X=
x1-x2

l
, Y=

y1-y2

l
, Z=

z1-z2

l
                 														 			(2.6.2) 

  U=
u1-u2

l
, V=

v1-v2

l
, W=

w1-w2

l
																																																																																															(2.6.3) 

 

時刻t=t0+∆t のときのトラスの部材長l'と部材力T'を求める。 

l'
2
= x1+ u1 - x2+ u2  

2+ y1+ v1 - y2+ v2  
2+ z1+ w1 - z2+ w2  

2 

 = x1-x2 + u1- u2  
2+ y1-y2 + v1- v2  

2+ z1- z2 + w1- w2  
2 

 = l2 1+2 XU+YV+ZW +U2+V2+W2  

  ∴l' = l 1+ 2 XU+YV+ZW +U2+V2+W2 1/2
       (2.6.4) 

 

Taylor展開の2次以降を無視すると、(2.6.5)式が得られる。したがって、部材力 は(2.6.6) 

式のように表せる。 
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  l'=l 1+XU+YV+ZW+
1

2
(U2+V2+W2)         (2.6.5) 

  T' = 
EA

l0-rA θA+∆θA +rB θB+∆θB
l'- l0-rA θA+∆θA +rB θB+∆θB  

 =  
1

1-
rA∆θA-rB∆θA
l0-rAθA+rBθB

		 T+
l'- l-rA∆θA+rB∆θB

l0-rAθA+rBθB
 EA 

 = 1+
rA∆θA-rB∆θA

l0-rAθA+rBθB
 

×  T+
EAl

l0-rAθA+rBθB
XU+YV+ZW+

1

2
U2+V2+W2 +

rA

l
∆θA-

rB

l
∆θB  

             (2.6.6) 

 

時刻t=t0からt0+∆t の間のx方向成分の部材端力の変化量は(2.6.7)式のように表せる。た

だし、変化量を線形と仮定するため、2次以降の項は無視する。 

 

 ∆Fx=  
EAl

l0-rAθA+rBθB
   

X2

l
∆u1-∆u2  +

XY 

l
∆v1-∆v2 +

ZX

l
∆w1-∆w2 +

XrA

l
∆θA-

XrB

l
∆θB  

		+	
T

l
	 1- X 2 ∆u1-∆u2 	-

XYT

l
∆v1-∆v2 	-

ZXT

l
∆w1-∆w2 +

XrAT

l0-rAθA+rBθB
∆θA	-	

XrBT

l0-rAθA+rBθB
∆θB 

(2.6.7) 

 

同様にy方向、z方向成分の部材端力の変化量を求めることができる。これらをまとめ

て記述すると(2.6.8)式が得られる。 

 

∆FA
∆FB
∆MTA
∆MTB

= KT

∆uA
∆uB

∆θA

∆θB

, ∆FA=
∆Fx
∆Fy

∆Fz

, ∆FB=	-∆FA, ∆uA=
∆u1
∆v1
∆w1

, ∆uB=
∆u2
∆v2
∆w2

     

(2.6.8) 
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KT=
EA

l0
'

A -A rAx -rBx
-A A -rAx rBx

rAxT -rAxT rA
2 -rArB

-rBxT rBxT -rArB rB
2

+ 
T

l

W -W
lrA

l0
' x -

lrB

l0
' x

-W W -
lrA

l0
' x

lrB

l0
' x

0 0
lrA

2

l0
' -

lrArB

l0
'

0 0 -
lrArB

l0
'

lrB
2

l0
'

 

 A=
X2 XY ZX
XY Y2 YZ
ZX YZ Z2

,  W=
1 0 0
0 1 0
0 0 1

-
X2 XY ZX
XY Y2 YZ
ZX YZ Z2

 

ここで、 

∆FA, ∆FB   : A, B 端部材力 

∆MTA, ∆MTB   : A, B 端の滑車の中心に対するトルクの増分 

∆uA, ∆uB   : A, B 端変位の増分 

∆θA, ∆θB   : A, B 端側滑車の回転変位の増分 

rA, rB   :  A, B 端側滑車の半径 

X, Y, Z  :  X, Y, Z軸方向余弦 

x   :  	x= X Y Z T 

E   :  ヤング率 

A   :  断面積 

l0  :  無応力時のトラスの部材長 

l0
'  :  滑車が存在する場合の無応力時のトラスの部材長 

   l0
'=l0-θArA+θBrB (θA, θB : 滑車の回転角変位) 

l  :  時刻t0における部材長 

T :  時刻t0における部材張力 

 

 さらに、トラス要素の質量は分布質量MTとして扱い、また、減衰はレーリ減衰のう

ち剛性比例CTのみを行う。このように求めたマトリックスMT	, CT	, KTを運動方程式の

それぞれのマトリックスに組み込む。剛性マトリックスKTは幾何学的な非線形特性を

各時間ステップに線形化して求め、大変位はり要素と同様に補正外力 を導入し、

(2.3.37)式のように全変位系に変換する。 
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図 2.6.1 タワークレーン 

 

 

図 2.6.2 油圧ウインチ 

 

 

 

 

 

 

 

図 2.6.3 滑車付トラス要素 

  

A 

B 

rA 

rB 

θA 

θB 
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2.6.3 理論（ロープとドラムの接触モデリング） 

 

 クレーンのウインチ作業において、吊り荷を巻上げる際に，急操作にてウインチを

停止させるとウインチは瞬時に停止するが、ロープは慣性力によって急に止まらず、

ウインチ部においてロープの緩みが生じ、整列巻きが乱れる乱巻きが発生する。乱巻

きが発生した状態にてウインチ巻取り操作を行うとロープに損傷を与え、ロープ寿命

が著しく低下する。そのため、設計段階においてウインチ巻取り時のロープ挙動を把

握することは品質上重要な課題となる。 

 ウインチ巻取り時のロープの動的挙動を把握するためには、ロープとドラムとの接

触を考慮する必要がある。また、ウインチは油圧によって駆動されており、油圧シス

テムの動特性を考慮した解析が必要になる。従来，ロープの動的挙動を解析した研究

(46)は行われているが、油圧システムとの連成を考慮した解析は見当たらない。  

 この項では、タワークレーンにおける油圧駆動ウインチにおいて、ウインチ巻上げ

停止時に発生するロープの動的挙動を把握するために、ドラムとの接触および油圧シ

ステムの動特性を考慮したロープの動的シミュレーションを効率よく行えるモデル化

を提案する(45), (48)。 

ロープとドラムとの接触のモデル化を説明するために、図2.6.4に示すモデルを考え

る。まず、ロープはトラス要素を用いてモデル化する。トラス要素の各節点とウイン

チ中心間に可変長トラス要素を取付ける。滑車が自由に動けるようにしておくと、可

変長トラス要素は自由に伸縮でき、ロープには影響を与えない。ドラムが反時計方向

に回転するとロープはドラムに巻取られ、節点Aは点Bに到達する。その状態から可変

長トラスが短くならないように滑車部の変位 us に対して図2.6.4(b)に示すような接触ば

ねを取付ける。ここで、 l0 は可変長トラス要素の初期長さであり、rはドラム半径であ

る。可変長トラス要素が rlld  0 より短かくなった状態、すなわちロープがドラムと

接触した状態では大きなばね反力が生じる特性をもつ。また、接触部には接触ばねに

比例した減衰と質量を与え、過減衰となるようにしている。そのため、節点Aは、点B

を通過した後、ドラム上を運動することになる。また、点Dのようにドラムが急停止

するとロープに緩みが生じるが、その場合にはロープはドラムから離れる方向に運動

するため、接触ばねには反力が発生せず、接触ばねはロープの運動に影響を与えるこ

とはない。なお、ロープの緩みが発生しやすくするために、ロープとドラム間の摩擦
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力は無視している。 

また、油圧駆動ウインチシステムは、2.7 節で示す配管要素、バルブ要素などを用い

てモデル化する。 

 

 

 

図 2.6.4  ワイヤロープとウインチドラムの接触のモデル化 
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2.7 油圧系要素(47) 

 

2.7.1 緒言 

 

 建設機械の主な駆動源は油圧であり、自動車についても建設機械ほど多くはないが

油圧が使われている。したがって、油圧システムの動特性を考慮したリンク機構のシ

ミュレーションが求められる。ここでは、油圧系の主な要素の理論について示す。 

本研究の油圧系要素においては、構造系との連成を考慮した運動方程式が自動的に

組み立てられるように、構造系の変位に相当する変数として、体積流量の積分値、外

力に相当するものとして圧力を用いて要素運動方程式を導いている。ここでは、 も

基本的な配管要素について示した後、油圧系では必ず用いるバルブ要素、さらに、油

圧系と構造系を連成させる要素であるシリンダ要素についてつり合い式の導出を行う。 

 

  



 
 

42 
 

2.7.2  配管要素 

 

 配管要素は配管部分の流体の流れをモデル化するための要素であり、要素内では圧

力一定、流れは一次元的であると考える。図 2.7.1 に示すような分岐を有する 2 ポート

要素を考える。局所座標系として各節点での体積流量の積分値、外力として圧力を用

い、一次の形状関数を用いた有限要素法により離散化を行えば、要素の剛性、質量マ

トリックスが得られ、局所座標系と全体座標系との関係 λ を用いて座標変換すれば

(2.7.1)式のような全体座標での要素マトリックス K T , M T が得られる。 
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ここで、A, l は配管の断面積と長さ、κは油の体積弾性率、V0 は配管内体積、同様に、

図 2.7.2 のような分岐を有する 3 ポート要素を考えると、各節点圧力 P と流量積uの関

係式は(2.7.2)式のようになり、この係数マトリックスが要素剛性マトリックスとなる。 

 



































































2
313231

32
2
221

3121
2
11

2
313231

32
2
221

3121
2
11

V

κ
,

u

u

u

V

κ

P

P

P

λλλλλ

λλλλλ

λλλλλ

λλλλλ

λλλλλ

λλλλλ

0
3

2

0
3

2 K T     (2.7.2) 


















2
31

2
2

2
1

A

l

λ

λ

λ

00

00

00


MT   （集中質量の場合） 

 

また、配管圧損については圧力差 ΔPと流量Q の関係を次式で定義する。 
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βα

Δ QCQCP 21           (2.7.3) 

 

ここで、右辺第 1項は直管の圧力損失特性を示し、管摩擦係数に Brasiusの式を用いて、

乱流域での流量特性を近似したものである。また、第 2 項は急拡大／縮小、ベント、

エルボ等の圧力損失特性を示し、流量自乗特性をもつ等価絞りとして定義した。 1C は

直管の長さ、管径などの諸元から決まる係数であり、 2C は急拡大／縮小、ベント、エ

ルボなどの諸元によって決まる係数である。瞬時の等価減衰係数は(2.7.4)式で与えられ

る。また、線形化したことによって生じる補正外力を(2.7.5)式に示す。この等価減衰係

数および補正外力をステップごとに、(2.2.1)式の非線形減衰マトリックスに組み込む。 

 
1

2

1

1




βα
βα QCQCCeq          (2.7.4) 

 

QQ)(CQQ)(Cfn

1

2

1

1 11



βα

βα           (2.7.5) 
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 (a) 局所座標系       (b) 全体座標系 

 

図 2.7.1  2 ポート配管要素 

 

 

 

図 2.7.2  3 ポート配管要素 

 

ρ, A     
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2.7.3 バルブ要素 

 

油圧システムをコントロースする各制御弁の開口特性はポートごとに可変絞 

り弁と考え、絞り弁における圧力差を次式で定義する。 

 

Q
A

l

)(

8
Q

)εA(c

ρ

2

1
ΔP

0
2

2

2
00 


          (2.7.6) 

 

ここで、Q は流量、ｃ0 は流量係数、A0 は全開口面積、εはバルブ開度、ρは流体の

密度、ν は動粘性係数、 l は絞り部の長さである。(2.7.3)式の右辺第 1 項はオリフィ

スによる圧力損失であり、第 2 項はチョークによるものである。第 2 項は開度がゼ

ロに近づくと、影響が大きくなる。(2.7.6)式より瞬時の等価減衰係数は次式で与えら

れる。 

 

)(

8
Q

)εA(c

ρ

0
22

00 A

l
C




          (2.7.7) 

 

この等価減衰係数を、(2.2.1)式の非線形減衰マトリックスのバルブ要素の自由度に組み

込むことによって、バルブの非線形特性を表現する。 

 

 

 

 

 

図 2.7.3  バルブ要素 

 

 

 

 

 

ストローク 
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2.7.4 チェック弁、リリーフ弁 

 

方向制御用のチェック弁、圧力制御用のリリーフ弁については、圧力差 ΔP と流量Q

の関係が図 2.7.4 に示すような断片線形特性をもつ減衰要素として定義する。断片線形

要素はある状態は線形特性であるが、何らかの切り替わり時に別の線形特性に移行す

る。その変化が極端な場合が多く、数値解析法に工夫が必要である。 

断片線形要素の数値計算法については第 4 章で詳細を示す。 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

    (a) リリーフ弁   (b) チェック弁 

図2.7.4 リリーフ弁およびチェック弁のP-Q 特性  
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2.7.5 シリンダ要素 

 

圧力、流量の積分値で表現されている油圧系のパワーを、力、変位で表現される機

構系へ伝達すると同時に機構系からの反力を油圧系に伝える役割を果たしており、ふ

たつの系を連成させる要素である。ポートからの流体の流入・流出によってストロー

クが伸縮し、さらに部材端における負荷に応じてシリンダ内部に圧力を発生させる。 

ヘッド側、ロッド側の 2 箇所のポートから油が出入りしピストンを動かし、構造系

にエネルギーを伝達するとともに、構造系の力を油圧系に伝達する。 

図 2.7.5 にシリンダ要素の局所座標系を示す。簡単のためにヘッド側だけ取り出して

考える。局所座標系として流量積をとり、各節点において内側に向かう方向を正とす

ると、局所座標系での圧力の増分と流量積の増分の間の関係式は次式のように得られ

る。 

 

ΔP'=k
1 1 1
1 1 1
1 1 1

Δu'                (2.7.8) 

 

ここで、ΔP' およびΔu' は以下のように表せる。 

 

 

 

 

 

   

 

 

 

 

図 2.7.5 配管要素およびシリンダ要素の局所座標系 
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  	ΔP'	= Δp1
' , Δp2

' , Δp3
' T

, Δu'= Δu1
' , Δu2

' , Δu3
' T

,  k=
κ

V
, V=Al+V0 

 

であり、A, l, V0, κ はそれぞれシリンダ断面積、シリンダ流体部長さ、ポート部流体の

体積、流体の体積弾性率を表す。 

部材端 A, B の全体座標をそれぞれ	 	 x1,y1,z1 , B ( x2,y2, z2 ) とすると、両部材端での変

位およびポート部流量積 	u	=	 uA,vA,wA,uB,vB,wB,up
T
 と局所座標系での流量積u'との

間には次式のような関係がある。 

 

u'=L·u , 

	L
AxT 0 0

0 AxT 0
0 0 δ

,  x	=
X
Y
Z

,  	X=
1

lt
x2-x1 , Y=

1

lt
y2-y1 , Z=

1

lt
z2-z1     (2.7.9) 

 

ここで、δは全体座標系におけるポート部の流量積の方向を示し、＋1 のときは流入、

-1 のときは流出と定義する。 

シリンダ要素では、構造系要素のトラス要素と同様、接線剛性マトリックスとして、

幾何剛性を考慮する必要があるので(2.6 節参照)、(2.7.8)、(2.7.9)式を用いると、Δtの間

に生じる部材端 A,B での部材力の増分ΔfA,  ΔfBおよび変位の増分ΔuA	,ΔuBとポート部

における圧力増分ΔPおよび流量積増分Δupの間の関係式は次式のように得られる。 

 

ΔfA
ΔfB
ΔP

=

(A+W) -(A+W) δAkx

-(A+W) (A+W) -δAkx

δAkxT -δAkxT δ2k

·
ΔuA
ΔuB
Δup

            (2.7.10) 

  A = kA2x·xT,W = 
PA

lt
	 E  -  x·xT  

ここで、E は単位行列である。 
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 ロッド側についても同様に考えることによって(2.7.10)式のような増分系の関係式を

導くことができ、それらをまとめると次式のようなシリンダ要素の関係式を求めるこ

とができる。 

 

Δfi= KTΔui                (2.7.11) 

ただし、 

 Δfi =  ΔfA, ΔfB, ΔPH, ΔPR	
  T

, 		Δui =  ΔuA, ΔuB, ΔuP
H, ΔuP

R 		
 

 

KT 	 	

(AT+WT) -(AT+WT) (δAkx)H (δAkx)R

-(AT+WT) (AT+WT) -(δAkx)H -(δAkx)R

(δAkxT)H -(δAkxT)H (δ2k)H 0

(δAkxT)R -(δAkxT)R 0 (δ2k)R

       (2.7.12) 

AT=(kHAH
2 +kHAH

2 )x·xT, WT=(PHAH - PRAR)(E - x·xT)/lt 

 

である。ここで、添え字 H, R はそれぞれ、ヘッド側およびロッド側を示す。(2.7.11)

式を全変位系に変換し、(2.2.1)式の運動方程式の非線形剛性マトリックスに組み込む。 

 質量については、シリンダの全質量を両部材端 A, B に集中質量として振分け、また、

シリンダ内の流体の質量の半分をそれぞれ各ポートの集中質量として取り扱う。 

 

 以上の理論の検証として、第 5 章に多関節ロボットの過渡振動シミュレーション、

第 6 章にクレーンの吊り荷巻き上げシミュレーションおよびワイヤロープがドラムに

巻き取られる挙動シミュレーションを取り上げる。 
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第3章 周波数依存を持つ自動車のショックアブソーバのモデリン

グ手法の提案(20) 

 

3.1 緒言 

 

近年益々、自動車や建設機械などの輸送機は市場のグローバル化が活発になってき

ている。それに伴い、これまで日本国内では想定していなかった悪路での強度耐久性

や操縦安定性が求められ、開発時に考慮すべき物理量の範囲が広がっている。しかも、

開発期間が短くなってきているので、これらのダイナミクスの問題を設計段階で解決

し、リードタイムの削減が必須になってきている。その手段として、設計段階でのコ

ンピューターシミュレーションによる検討がより一層求められている。 

乗り心地の問題は、タイヤやサスペンションを含む足回りをモデル化するための柔

軟マルチボディ、制御系、油圧系などを扱う必要がある。 近、ハードと数値シミュ

レーションを合体したリアルタイムシミュレータ（HILS）を用いた動的評価の研究が

進められている(27), (28)。この場合、複合的な系をリアルタイムで計算することになるの

で、計算の高速化が必要となる。 

自動車の足回り部品は強度耐久性や乗り心地を左右し、特に、ショックアブソーバ

は乗り心地を決定する部品である。ショックアブソーバはピストンとシリンダで構成

されている(21)。一般に、ピストンスピードが遅いときには、固定オリフィスを流体が

通過することによって減衰力が発生する。スピードが上がってくると、オリフィスに

加え、バルブが開き、そこから流体が流れることにより減衰力を抑える特性となり、

操縦安定性を損なわずに、乗り心地を向上させている(22)。また、入力加振周波数が高

くなるにつれ、ピストンスピードと減衰力の間にヒステリシスが現れ、減衰特性には

周波数依存性が存在する。一般に、液封マウントなどの高粘性ダンパの動特性は周波

数領域の特性で動剛性と損失係数で表される(23), (50)。定常応答解析を行う際はこれらの

パラメータをそのまま用いることが可能であるが、乗り心地に影響する悪路走行や突

起乗越えなどの非定常応答解析を行う時には、これらの特性を時間領域で表せるモデ

ル化が必要である。 

ショックアブソーバの内部構造がわかっている場合には、内部を詳細にモデル化す
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ることも考えられるが、一般的にはその詳細な構造は公開されていない場合が多い。

また、詳細構造の情報を有する場合でもアブソーバ単体の解析には詳細モデルは有用

と考えられるが、乗り心地を評価するためのフルビークル解析に適用するのは解析時

間がかかるなどの欠点がある。また、実測結果より変位、速度および力の関係テーブ

ルをあらかじめ作成し、時々刻々使用する力を算出して時刻歴応答解析を行う報告が

あるが、単一周波数での解析であり、突起乗越えなどの計算は困難である(24)。 

そこで、本研究では、周波数依存性と複雑な構造による非線形を有するショックア

ブソーバについて、単体の周波数加振の実測結果を用いて、できるだけ簡単な周波数

依存のない要素で構成された物理モデルを構築し、時間領域での解析を可能とするこ

とを目的とする。ばねと減衰の直列構造である Maxwell モデルを適用して、実測結果

に見られる周波数依存性やヒステリシスを表現し、ピストンスピードにより変化する

減衰力の非線形性を考慮するために、Maxwell モデルを拡張して、ダッシュポットの

減衰特性に非線形性を与えてモデル化を行い、フルビークルモデルの乗り心地評価の

ために高速での時刻歴応答計算が可能な方法を提案する。  
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3.2 ショックアブソーバの動特性試験結果 

 

ショックアブソーバ（以下、アブソーバと呼ぶ）の動特性試験の結果について示す。

アブソーバの動特性を求めるため、アブソーバ下に加速度計を、アブソーバ上にロー

ドセルを設置し、一定周波数加振時の加速度と荷重を測定した。図 3.2.1 に示すように

ロードシミュレータの一種である 4 Poster 試験機の 1 Poster を用い、門型冶具を取り付

けて加振試験を行った。アブソーバの初期押込み量は実車に装着されている状態を想

定して、フロントアブソーバを 30 mm、リアアブソーバを 50 mm とした。試験条件は、

表 3.2.1 に示すように、加振周波数を 1 Hz、2 Hz、3 Hz、5 Hz、8 Hz、10 Hz の 6 パタ

ーン、振幅依存性を把握するために、フロントアブソーバの振幅を 10 mm、20 mm、

リアアブソーバの振幅を 20 mm、30 mm の 2 パターンずつとした。本論では、周波数

依存性に着目し、加振振幅 20 mm の結果について考察する。図 3.2.2(a)にフロントアブ

ソーバ、図 3.2.2(b)にリアアブソーバの振幅 20 mm のときの各周波数の減衰特性の重

ね書きを示す。図 3.2.3 に、フロントアブソーバの周波数に対する原点付近（図 3.2.2(a)

の Region A、以後 A 部と呼ぶ）および原点から離れた部分（図 3.2.2(a)の Region B、

以後 B 部と呼ぶ）の減衰係数の変化を、図 3.2.4 に、原点付近のヒステリシスの大きさ

の変化を示す。なお、ヒステリシスの大きさの指標をリサージュの面積と仮定した。

同様に、図 3.2.5に、リアアブソーバの周波数に対する原点付近（図 3.2.2(b)の Region A）

および原点から離れた部分（図 3.2.2(b)の Region B）の減衰係数の変化を、図 3.2.6 に、

原点付近のヒステリシスの大きさの変化を示す。これらの結果より以下のことがわか

る。 

（１） 速度が正（引張側）と負（圧縮側）で異なる特性を持つ 

（２） 速度が小さい方が減衰係数は大きく、速度が大きくなると減衰係数は小  

さくなる 

（３） 周波数の高くなると A 部の減衰係数が小さく、ヒステリシスは大きくなる 

特に、フロントについて顕著である 

（４） B 部の減衰係数は周波数が変わってもそれほど変化しない 
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図 3.2.1 4Poster シミュレータの 1Poster と冶具 

 

 

 

表 3.2.1 試験条件 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Frequency 

[Hz] 

Front Absorber Rear Absorber 

Amplitude 0-P 

[mm] 

Amplitude 0-P 

[mm] 

1 10 20 20 30 

2 10 20 20 30 

3 10 20 20 30 

5 10 20 20 30 

8 10 20 20 30 

10 10 20 20 30 
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図 3.2.2(a) フロントアブソーバの動特性 周波数ごとの計測結果の重ね合わせ 

 

 

 

 

図 3.2.2(b) リアアブソーバの動特性 周波数ごとの計測結果の重ね合わせ 

  

Region A Region B Region B 

Region A Region B Region B 
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図 3.2.3 フロントアブソーバの減衰係数の周波数ごとの変化 

（上：図 3.2.2(a)の Region A、下：図 3.2.2(a)の Region B） 

 

 

図 3.2.4 図 3.2.2(a)の Region A のヒステリシス大きさの周波数ごとの変化 
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図 3.2.5 リアアブソーバの減衰係数の周波数ごとの変化 

（上：図 3.2.2(b)の Region A、下：図 3.2.2(b)の Region B） 

 

 

図 3.2.6 図 3.2.2(b)の Region A のヒステリシス大きさの周波数ごとの変化 
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3.3 アブソーバの解析モデル化手法 

 

3.3.1 Maxwell モデルによる周波数依存性のモデル化 

 

 高橋ら(51)は、加振周波数が高くなると作動油の圧縮性のために減衰力の立ち遅れが

生じ、減衰特性にヒステリシスが現れ、このとき、減衰力は油の圧縮性によるばねと

ダッシュポットが直列に配置される Maxwell モデルで表すことができると報告してい

る。そこで、本研究においても、原点付近の A 部の減衰係数の変化は油の圧縮性の影

響の可能性があると考え、図 3.3.1 に示す Maxwell モデルを用いることを試みる。

Maxwell モデルを構成するばねのばね定数を k 、減衰の減衰係数を c 、加振円振動数を

 とすれば、Maxwell モデル全体の複素剛性 K は (3.3.1)式のようになる。したがって、

Maxwell モデルとしての等価なばね定数 k E および等価な減衰係数 cE は、それぞれ 

(3.3.2)式および(3.3.3)式のような加振円振動数 の関数で表現される。式形からも が

大きくなれば、 k E は大きくなり、 cE は小さくなることがわかる。 

 

K   

2 2 2 2 2 2

2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2

1 ( )

1 / 1 / ( )

ic k ic k k ic c k ic k c k
k i c

k ic k ic k c k c k c k c

      
     

    
               

             

(3.3.1) 

2 2

2 2 2E

c
k k

k c




 
   

          (3.3.2) 

 

2

2 2 2E

k
c c

k c 
 

   
          (3.3.3) 

 

一方、3.2 項で示した実測の伝達関数から貯蔵ばね定数 )(G'  と損失ばね定数 )(G" 

が求まり、(3.3.2)式、(3.3.3)式に示す等価なばね定数数 kE および等価な減衰係数 cE を

次式のように求めることができる。 
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 /)(),( "' GcGk EE           (3.3.4) 
 

図 3.3.2 に、k E および cE の周波数に対する変化を示す。周波数が高くなるにつれ、kE

は大きくなり、 cE は小さくなっている。表 3.3.1 に、(3.3.2)式および(3.3.3)式から逆算

して求めた Maxwell モデルの周波数ごとの k 、c を示す。周波数が高くなるにつれ kE は

大きくなるが、 k は大きく変化していない。このことから、系にはこの程度の油の圧

縮性が存在すると考えられる。一方、 c と Ec は周波数が高くなるにつれ、小さくなっ

ているものの、両者の差は小さく、圧縮性の減衰特性への影響は顕著ではない。その

理由は、以下のように推測される； 

① 1 Hz では周波数が低く、Maxwell モデルによる圧縮性の影響はほとんどないと考 

えられる。 

② 周波数が高くなると、周波数の影響よりも速度振幅の影響が大きくでており、圧

縮性の影響が顕在化していないと考えられる。 

しかし、図 3.2.2 の A 部の傾きは周波数が高くなるほど低下しており、A 部の範囲内 

の振動であれば圧縮性が減衰に影響する可能性があると考えられる。一方、B 部では、

A 部と比べ傾きは小さく、さらに周波数により傾きの変化は顕著でないため、圧縮性

があまり影響していないと考えられる。 

そこで、アブソーバの Maxwell モデルの減衰係数を次のように決める; 

（１） 原点付近の A 部： 

周波数の低い圧縮性の影響を受けていない 1 Hz および 2 Hz のデータ 

（２） 速度振幅が大きい B 部：全周波数のデータ 

これらが Maxwell モデルの減衰係数に相当すると仮定して、多項式でカーブフィット

する。図 3.3.3 および図 3.3.4 にこの方法でカーブフィットしたフロントおよびリアの

結果を示す。この多項式で表現された減衰に Maxwell モデルのばね k を直列に結合す

ることによって、油の圧縮性の影響を受けると考えられる A 部の減衰係数が、測結果

のように周波数が高くなるにつれ低下する現象を表現することを試みる。今回の解析

では、圧縮性を表すばねとして 10 Hz のときの k を用いる。表 3.3.2 に多項式でカーブ

フィットした減衰特性とばね定数 k を示す。 
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(a) Maxwell モデル (b) ダッシュポットが非線形の Maxwell モデル 

図 3.3.1 Maxwell モデル 

 

 

図 3.3.2 Maxwell モデルの等価ばね定数と等価減衰係数の周波数ごとの変化 

（上：フロント側、下：リア側） 
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表 3.3.1-1  計測結果から得られた Maxwell モデルのばね定数および減衰 

係数（フロントアブソーバ） 

Amplitude 

 [mm0-p] 

Frequency 

[Hz] 

ω 

[rad/s]

k E  

[N/m] 

cE  

[N・s/m]

k 

[N/m]

c 

 [N・s/m] 

20 

1.0  6.3 1.9×103 9.1×103 1.7×106 9.1×103  

2.0  12.6 5.9×103 8.1×103 1.8×106 8.1×103  

3.0  18.8 7.1×103 6.1×103 1.9×106 6.2×103  

5.0  31.4 8.0×103 4.2×103 2.2×106 4.2×103  

8.0  50.3 9.1×103 3.0×103 2.6×106 3.0×103  

10.0  62.8 10.7×103 2.6×103 2.5×106 2.6×103  

 

 

表 3.3.1-2  計測結果から得られた Maxwell モデルのばね定数および減衰 

係数（リアアブソーバ） 

Amplitude 

 [mm0-p] 

Frequency 

[Hz] 

ω 

[rad/s]

k E  

[N/m] 

cE  

[N・s/m]

k 

[N/m]

c 

 [N・s/m] 

20 

1.0  6.3 0.7×103 4.8×103 1.3×106 4.8×103  

2.0  12.6 1.9×103 4.3×103 1.5×106 4.3×103  

3.0  18.8 2.4×103 3.3×103 1.6×106 3.3×103  

5.0  31.4 2.9×103 2.3×103 1.8×106 2.3×103  

8.0  50.3 3.6×103 1.7×103 2.0×106 1.7×103  

10.0  62.8 3.1×103 1.5×103 2.8×106 1.5×103  
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図 3.3.3 動特性の計測結果のカーブフィット（フロントアブソーバ） 
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図 3.3.4 動特性の計測結果のカーブフィット(リアアブソーバ） 
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表3.3.2-1  シミュレーションに用いるパラメータ（フロントアブソーバ） 

k [N/m] 2.5×106（表3.3.1-1の10 Hzの値） 

c [N・s/m] Extension：y = -5281.675 x6 + 30843.520 x5 - 71275.626 x4 + 82390.005 x3  

- 48509.348 x2 + 13798.958 x 

Compression：y = 3525.861 x6 + 18688.109 x5 + 36973.052 x4 + 33752.144 x3  

+ 14679.487 x2 + 4220.847 x 

  

 

表3.3.2-2  シミュレーションに用いるパラメータ（リアアブソーバ） 

k [N/m] 2.8×106（表3.3.1-2の10 Hzの値） 

c [N・s/m] Extension：y = -1949.195 x6 + 12286.379 x5 - 30156.098 x4 + 36195.985 x3 

             - 21576.993 x2 + 6471.379 x 

Compression：y = 497.730 x4 + 2079.418 x3 + 2848.805 x2 + 2034.804 x 
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3.3.2 有限要素法に基づく解析手法 (3), (38), (41), (47), (48), (49) 

 

次に、アブソーバのMaxwellモデルを用いて非定常応答解析を行うためのモデリン

グおよび有限要素法ベースの解析プログラムに組み込むことを検討する。第2章で示

したように、油圧系を含む機械システムに対して、通常の有限要素法の場合と同様

に、系全体をあらかじめ準備された標準要素を用いてモデル化し、次式のような運

動方程式を様々の機械の動的シミュレーションに適用している。 

 

      FFuKKuCCuMM NNLNLNL        (3.3.5) 

 

ここで、u は機械系では変位、油圧系では流量積、制御系では電流、電圧などの状態

量を表すベクトルであり、 K,C,M LLL は各時間ステップで一定である線形の質量、減

衰、剛性マトリックスを表す。一方、 K,C,M NNN は各時間ステップで変化する非線形

の質量、減衰、剛性マトリックスを、 F は外力ベクトル、 F N は非線形要素力を各時

間ステップで線形化することによって生じる補正外力ベクトルを示す。本解析システ

ムでは、Newton-raphson 法による収束計算を行い、時間積分法は陰解法の Newmark-β

（β=1/4）を用いる。 
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3.3.3 アブソーバの非線形減衰のモデル化  

 

多項式でカーブフィットされたアブソーバの減衰特性をモデル化するための多項式

減衰要素を以下に示す。 

（3.3.6）式に示すように、減衰特性が6次の多項式で表せる場合を考える。 

 

xxCxxCxxCxxCxxCxCxF  
5

5

4

4

3

3

2

210)(        (3.3.6) 

 

時間ステップごとおよび収束計算ごとに線形化された減衰係数は、（3.3.6）式を xで偏

微分して (3.3.7)式のように得られる。 

 

xCxCxCxCxCC
x

F
C 



5

5

4

4

3

3

2

210 65432 



     (3.3.7) 

 

時刻歴応答解析中に変化する減衰係数 C を (3.3.5)式の非線形減衰マトリックスCN

に組み込み、補正外力 F N を用いて力の補正を行い、連立方程式を解いて解を得る。 

 

 以上の理論の検証として、第 8 章に周波数依存性のあるショックアブソーバ単体の

実測結果を用いて時間領域での解析を可能としたモデリング手法を、アブソーバ単体

およびフルビークル解析に適用し、実測結果と比較する。 
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第 4 章 連成した大規模モデルを効率的に解析するための手法の提案 

 

4.1 緒言 

 

機構－油圧－電気制御系を連成させた大規模モデルのリアルタイムシミュレーショ

ンを行うために、滑らかに変化する非線形要素については Newton-Raphson 法による収

束計算と Bisection 法による積分時間調整方法を提案する(52)。さらに、ガタやチェック

弁を表現する断片線形の特性を含む系については、精度を確保しつつ計算時間を短縮

する方法として、折れ曲がり点の手前に設けた許容範囲に入るように時間刻みを調整

する方法および数値積分の特性上現れる固有値のひずみに着目し、架空の質量を付加

するという付加質量法による数値積分の特性改善法を提案する(48), (49)。 
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4.2 全体の流れ 

 

非線形動的解析における全体系の運動方程式は次式のように表せる。 

 

            (4.2.1) 

 

ここで、 ggg kcm ,, は非線形慣性力、非線形減衰力、非線形弾性力である。時刻 t 時点

において運動方程式が満たされているとすると次式が成り立つ。 

 

Fggg ttktctm  ///          (4.2.2) 

 

(4.2.2)式の左辺をTaylor展開し、1次の項のみ考慮すると、時刻 tt  時点の運動方程式

が次式のように得られる。 

 

Mｔ∆u + Cｔ∆u +Kｔ∆u = Ft+∆t - gm/t -  gc/t  -  gk/t          (4.2.3) 

 

ここで、∆u, ∆u,	∆u は加速度、速度、変位の増分量であり、 

  

∆u =  ut+∆t- ut	,  ∆u =  ut+∆t	-  ut	,  ∆u =  ut+∆t	-  ut        (4.2.4) 

 

である。Mｔ, 	Cｔ, 	Kｔは時刻 t における全体系の接線質量マトリックス、接線減衰マト

リックス、接線剛性マトリックスであり、これまでに示した要素マトリックス

mｔ, cｔ, kｔを重ね合わせることによって得られる。 

時刻 tt  の状態量ut+∆t	,  ut+∆t	, ut+∆tを用いて(4.2.3)式を表現するには、(4.2.4)式を

(4.2.3)式に代入し、gm/t= Mｔutを考慮することによって次式のようになる。 

 

Mｔut+∆t + Cｔut+∆t +Kｔut+∆t=Ft+∆t- gc/t - gk/t+ Cｔut+Kｔut     (4.2.5) 

 

次式に示す非線形補正外力 (Fc)tを導入すると、 

 

Fggg  kcm
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 (Fc)t gc/t + gk/t- Cｔut	-	Kｔut         (4.2.6) 

 

となり、(4.2.5)式は次式のように表せる。 

 

Mｔut+∆t + Cｔut+∆t +Kｔut+∆t = Ft+∆t	- (Fc)t       (4.2.7) 

 

2.2項では、加速度から解を求める方法を示したが、収束過程で加速度が大きく変動

する場合、収束性に悪影響を及ぼす可能性がある。ここでは、変位に関して解を求め

る方法を説明する。図4.2.1に反復計算時の力のつり合いを示す。 

 

Mｔut+∆t + Cｔut+∆t + Kｔ(ut+∆ut+∆t) = Ft+∆t	- Ft
  S

int
	- Ktut + Ft

  D
int
	- Ctut   

 

Kｔ∆ut+∆ t= Ft+∆t	- Ft
  S

int
 + Ft

  D
int
	- Ctut - Mｔut+∆t	- Cｔut+∆t  

(4.2.8) 

 

ここで、    FF D
t

S
t intint

, はそれぞれ時刻 t のときの剛性力および減衰力を示す。(4.2.8)式

の右辺の第2項を Ft int
とおけば 

 

Kｔ∆ut+∆t = Ft+∆t	-	 Ft int
	- Mｔut+∆t	- Cｔut+∆t       (4.2.9) 

 

となる。 

 

Newmark-β法より、以下の式が得られる。 

 

ut+∆t = ut+
∆t

2
 ( ut+ut+∆t )                   (4.2.10) 

 

ut+∆t = ut + ∆tut + 
(∆t)2

2
ut +	 ∆t 2β( ut+∆t-ut )              (4.2.11) 

 

(4.2.10), (4.2.11)より 
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ut+∆t = 
1

 2β∆t
ut+∆t-ut  + 1-

1

2β
ut + (1-

1

4β
)∆tut      (4.2.12) 

 

ut+∆t = 
1

β ∆t 2 ut+∆t-ut 	- 
1

β∆t
ut + (1-

1

2β
)ut       (4.2.13) 

 

また、繰り返しの1回目ではut+∆t=ut+∆ut+∆t
1 であるから、 

 

ut+∆t	- ut = ∆ut+∆t
1            (4.2.14) 

 

となり、(4.2.12), (4.2.13), (4.2.14)式を(4.2.9)式に代入すると、次式が得られる。 

 

Kｔ∆ut+∆t
1  

=  Ft+∆t	-	 Ft int
	-	Mｔ 	

1

β ∆t 2 ∆ut+∆t
1 	-	

1

β∆t
ut+ 1-

1

2β
ut 	-	Cｔ

1

2β
∆ut+∆t

1 	 + (1-
1

2β
)ut + (1-

1

4β
)∆tut  

     (4.2.15) 

Kｔ+
Cｔ

2β
+

Mｔ

β ∆t 2 ∆ut+∆t
1  = Ft+∆t		- 	 Ft int

-	Mｔ -
1

β∆t
ut+ 1-

1

2β
ut -	Cｔ (1-

1

2β
)ut+(1-

1

4β
)∆tut  

(4.2.16) 

  Kt+∆t
0

∶= Kｔ+
1
2β

Cｔ+
1

β ∆t 2 Mｔ  

(Ft+∆t)
0
∶= F

t+∆t
-	Mｔ -

1

β∆t
ut+ 1-

1

2β
ut 	-	Cｔ (1-

1

2β
)ut+(1-

1

4β
)∆tut  

 

と置くと、 

 

Kt+∆t
0

 ∆ut+∆t
1  = (Ft+∆t)

0
	-	 Ft int

         (4.2.17) 

 

(4.2.17)式より、∆ut+∆t
1  を求め、さらに、(4.2.12), (4.2.13)式に代入すると、ut+∆t

1 	, ut+∆t
1  を

求めることができる。 
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繰り返し計算の2回目以降は、 

ut+∆t
i  = u t+ ∆ut+∆t

n  =

i

n=1

 ut+∆t
i-1  + ∆ut+∆t

i  

 

となり、(4.2.12), (4.2.13)式の右辺第1項の括弧内は、 

 

ut+∆t
i - ut =  (  ut+∆t

i-1  + ∆ut+∆t
i  ) - ut        (4.2.18) 

 

となる。 

したがって、解を求める式は、 

 

 Kt+∆t
i-1  ∆ut+∆t

i  =  Ft+∆t	-	 Ft+∆t int

i-1
-	Mt+∆t

	i-1 ∆ut+∆t
i 	-  Ct+∆t

	i-1  ∆ut+∆t
i      (4.2.19) 

 

となり、ノルムが許容値に入るまで収束計算を行う。 

ノルムは、不釣合力のノルムDFまたは増分変位のノルムDUのいずれかを選択する。 

 

DF=
∑ DFj

  2  n
j=1

n
, DX=

∑ (DUj)
  2  n

j=1

n
          (4.2.20) 

 

ここで、nは自由度数、DFjは自由度番号jの不釣合力、DUjは自由度番号jの変位増分を

示す。 
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図4.2.1 反復計算時の力のつり合い 
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4.3 可変時間刻みの設定 

 

 油圧ショベルの油圧駆動システムは、多数のアクチュエータに対し少数の油圧供給

源からの作動油を油圧制御弁によって分配制御するシステムが採用されている。さら

に、実際の作業では、各アクチュエータの複合動作が多いため、シミュレーションモ

デルの自由度が増大する。また、リンクシステムの幾何学的非線形性や油圧駆動シス

テムにおける強い非線形性を持つ要素が増えるため、効率の良い非線形動的解析手法

が必要になる。 

油圧ショベルのような油圧・機構連成系の解析における非線形要素は、次の(a)と(b)

に大別できる。 

 

(a) 機構系の大変位要素の幾何学的非線形性や油圧系のバルブや配管圧損などの連続

的に特性が変化する要素 

(b) 油圧系のチェック弁、シリンダのストッパや摩擦抵抗などの断片線形要素 

 

(b)のように、解析モデルにより解析時間内で非線形性が強い領域とそうでない領域

が存在する場合、解析の時間刻みを固定すると非線形性が強い状態に合わせて時間刻

みを小さく設定しなければならない。そこで、(b)について時間刻みを可変にすること

により計算効率の向上を図る。 

図 4.3.1 に計算のフローを示す。このフローに示すように、Newton-Raphson 法によ

る収束計算において、(a)の非線形特性に関しては Bisection 法による時間刻みの設定を

行い、(b)に関しては断片線形系の折れ曲がり点通過の判定と折れ曲がり点通過点の予

測による時間刻みの設定を行うフローとなっている。 
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図 4.3.1 解析システムのフロー 

  

数値積分法：Newmark-β（β=1/4)

収束法：Newton-Raphson 法 

時間刻みの予測 

収束判定（断片線形要素）

収束判定（Newton-Raphson 法）

全体マトリックスの作成

（線形） 

全体マトリックスの作成 

（非線形） Bisection 法 
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4.3.1 Bisection 法の研究(3) 

 

 図 4.3.2 に示す解析システムのフローに示すように、大変位はり要素やトラス要素な

ど特性がなめらかに変化する場合、Newton-Raphson 法による収束計算が有効である。

柔軟なはりなどでは、特性が大幅に変化することがあり、収束しなかったり、もしく

は収束値が正解でなかったりという現象が起こりうる。このような場合、積分の時間

刻みを細かくして再計算することが有用である。その方法のひとつとして Bisection 法

による時間刻みの設定を提案する。図 4.3.2 に Bisection 法の時間刻み設定のフローを

示す。 

Bisection 法は Newton-Raphson 法による収束計算において繰り返り回数が上限値

Ncmax になっても収束しない場合、確定した１つ前の時間に戻り、時間刻みを 1/2 にし

て再計算を行う方法であり、設定した 小の時間刻みまで時間刻みは小さくなる。

Bisection 法を用いる場合は、用いない場合に比べて初期の時間刻みを大きくとり、収

束計算の繰り返し数の上限値 Ncmax を小さく設定する。これにより、断片線形特性以外

の非線形性が小さい場合には初期の時間刻みで計算し、非線形性が強く収束性が悪い

場合はこれに応じて時間刻みが小さくなり効率よく計算できる。 
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図 4.3.2 Bisection 法のアルゴリズム 
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4.3.2 断片線形系における時間刻み予測方法(48) 

 

機構系のガタや油圧系のチェック弁、電磁リリーフ弁などの種々の弁は、不感帯の

ような強い非線形を含んでいる。これらの断片線形系をモデル化するとき、本解析法

では非線形ばね要素および非線形減衰要素を用いる。これらの要素は変位と荷重の関

係および速度と荷重の関係が図 4.3.3 に示すように複数の折れ点で表現される。変位－

荷重曲線の折れ曲がり点において、ばね定数が急激に変化するとき、ばね定数kmで計

算した結果の変位が、am-1, amの範囲から外れると計算精度が悪くなる。そこで、計算

精度を良くするために、ばね定数が変化するときに、am-1, amに変化点が来るように積

分の時間刻みを自動的に調整している。 

図 4.3.4 に時間刻みの予想方法の概念図を示す。これに従って、変位に対する断片線

形要素である非線形ばね要素について説明する。 

n+1 ステップにおいてある断片線形要素が折れ曲がり点を通過した場合、n ステップ

の状態に戻り、そのときの状態量（un：変位, un：速度, un：加速度, un：加々速度 ）

から次式を用いて折れ曲がり点upを予測し、折れ曲がり点の手前に設けた許容範囲に

入るように時間刻みを調整する。 

 

  up=un+∆tun+
∆t2

2
un+

∆t3

4
un																																																																																																	 	 (4.3.1) 

 

この手法により、線形範囲は通常の時間刻みで解析を行い、折れ曲がり点近傍のみ時

間刻みを予測しながら進むので非常に効率的に解析を行うことができる。許容値に入

った後は、ばね定数が変化することにより生じる力を補正する。ただし、予測した時

間刻みが小さくなり過ぎると、Newmark-β法の係数（たとえば、 )( 2t ）が小さくなり、

計算誤差が生じやすくなる。そこで、時間刻みが初期の時間刻みの10-4倍以下にはなら

ないように下限値を設ける。また、予測のやり直しがある回数以上繰り返さないよう

に、回数制限（30 回）を設けている。時間刻みが下限値に達する場合や予測回数が

大値に達する場合にも力の補正を行い、次ステップに進むアルゴリズムとする。 
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ひとつの系に複数個の非線形ばね要素がある場合は、それぞれの要素について求め

た時間刻みのうち、 小値を用いる。また、収束計算内では、非線形ばね要素のばね

定数を変化させないことにより Newton-Raphson 法の適用を可能とした。 

 本手法は、他の断片線形要素（非線形減衰要素やヒステリシス要素）についても同

様の扱いを行い、解析モデルの中で、これらが共存する場合には 小値を用いる。 
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図 4.3.3 非線形ばね要素 

 

 

 

図 4.3.4 時間刻みの予測方法 
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4.3.3 付加質量法による数値積分の特性改善に関する研究(49) 

 

チェック弁やコントロール弁のようなスティフな断片線形要素を含む系の時刻歴応

答解析法において、数値積分の特性を改善する方法として時間刻みに対応した質量を

付加する方法を提案する。付加質量の大きさは、清水ら(52)が提案した数値積分に関連

する固有値のひずみに着目した手法を用いることによって、数値積分の特性を改善し、

かつ応答性に影響を与えないようにきめることができる。本手法は、時間刻みが大き

くても断片線形要素の折れ曲がり点の通過を容易にし、応答性能に影響を与えず、か

つタフに解析することを可能にする。 

 まず、高減衰断片線形要素を含む油圧系のモデル化と挙動について示す。図 4.3.5(a)

に示す油圧系に高減衰断片線形要素としてチェック弁が取り付けられているモデルを

考える。作動油の質量および圧縮性を考慮すると、図 4.3.5(b)に示す 3 自由度のばね－

質量系のモデルに置き換えることができる。チェック弁の流量特性は、正方向の流量

に対してはある圧力損失が存在し、負の方向の流量に対しては流れないという特性で

ある。これを断片線形系としてモデル化したものを図 4.3.6 に示す。この系に、図 4.3.7(a)

に示すような圧力 pp 21
, をそれぞれ左端と右端に作用させたときの解析を行う。時間

刻みは、実固有値解析から決まる 高次の固有周期(0.037s)の 1/20 以下である 0.001s

とした。このときの加速度 xを図 4.3.7(b)に示す。これらの結果より、 xは時間 3～7s

において、時間刻みごとに変動していることがわかる。この xを用いて折れ曲がり点

を予測するため、十分小さな時間刻みにする必要があり、その結果、解析時間も増加

する。そこで、時間刻みを大きくしても精度良く折れ曲がり点を予測できる手法とし

て、減衰係数と時間刻みに比例した質量を付ける手法（付加質量法）の検討を行う。 
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図 4.3.5(a) 油圧系解析モデル 

 

 

図 4.3.5(b) ばね－質点系モデル 

 

 

図 4.3.6 チェック弁の流量特性 
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図 4.3.7(a) 作用する圧力 

 

 

図 4.3.7(b) チェック弁の加速度 
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付加質量法による高減衰断片線形系の数値積分における特性改善効果を評価するた

めに、清水ら(52)が提案した数値積分に関する固有値のひずみに着目した手法を用いて、

その性質を検討する。ここでは、簡単化のために、1 自由度の減衰質点系モデルを考

える。この系の運動方程式は、外力項を無視すると次式のようになる。 

 

mx+cx=0           (4.3.2) 

 

ここで、x=Xe-a0tとおき、整理すると、1 次の固有振動数α0=c/m が得られる。 

この系に対する Newmark-β 法(β=1/4)の特性方程式 z=e-ατ は、差分方程式を z 変換す

ることによって、次式のように与えられる。 

 

  1+
α0τ

2
z2-2z+ 1-

α0τ

2
=0                  																			(4.3.3) 

    

ここで、τは時間刻みである。 

 (4.3.3)式を z に関して解き、さらに対数変換すると次式が得られる。 

 

  ατ = -ln 	
1 - 

τ
2

1 + 
τ

2

	                       																	(4.3.4) 

        

 

上式は、系の固有値と時間刻みの積α0τが Newmark-β法によってατ にひずまされるこ

とを示す。α0τとατの関係を図 4.3.8 に示す。図 4.3.5 に示す油圧系では、質点 2 におけ

る	α0τ	(=
c2τ

m2
)	はチェック弁の減衰係数 2122,cc に応じて10 2 から105 のオーダまで変化して

いることがわかる。 10 2
0

 ではατ/α0τ≅1となり、固有値のひずみはないが、 105
0 

ではατ/α0τ≅0 となり、固有値が大きくひずまされていることがわかる。 

以上より、高剛性断片線形要素に対しては、時間刻みを小さくすることなく、付加

質量 ∆m を与えることによって α0τ を小さくし、数値積分の特性を改善することがで

きることがわかった。しかし、あまり大きな ∆m を与えると、応答性が悪化し、解析

結果に悪影響を与える可能性がある。そこで、1 自由度の減衰質点系モデルを用いて、

α0τを変化させたときのステップ応答特性を検討する。 
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図 4.3.9 に、α0=c/m を一定にし、τ を変化させたときの解析結果の比較を示す。こ

の場合、流量に対する時定数 T はT=m/c =0.1s となるが、時間遅れはα0τ=1.0 までは大

きくないことがわかる。しかも、この時の時定数はT=1/ =  となっていることがわか

る。通常、時間刻み τの選定に際しては、解析したい挙動を十分表現できる程度に小

さくしており、α0τ=1.0 となるように付加質量∆m を決めても応答性には影響を与えな

いことがわかる。以上の検討結果から、高減衰断片線形要素に対しては、α0τ=1.0 すな

わち∆m=cτ となるように付加質量を与えることによって、応答性に影響を与えず、し

かも流量 および加速度 の精度が向上し、折れ曲がり点の予測を容易にすることがで

きる。 
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図 4.3.8 固有振動数のひずみ (Newmark-β法 β=1/4） 

 

 

図 4.3.9 	 を変化させたときの解析結果 
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次に、高剛性断片線形要素を含む油圧系におけるモデル化とその挙動について示す。

図 4.3.10 に示す高剛性断片線形要素としてコントロール弁モデルを考える。コントロ

ール弁のスプール部にはばねが取付けられており、さらにストローク制限のためスト

ッパが設けられている。この時のコントロール弁スプール部のばね特性を断片線形系

としてモデル化したものを図 4.3.11 に示す。この場合、ストッパのモデル化は、ばね

定数 1k を原点付近のスプール部ばね定数 2k より十分大きな値（106 倍）として、モデル

化している。また、スプール部には線形な減衰が作用しているものとし、減衰比を原

点付近では 0.1、ストッパ部では 1.0 とした。 

この系に図 4.3.12(a)に示すようなパイロット力 f が作用したときの応答を解析す

る。時間刻み は、原点付近のばね定数によって決まる固有周期（0.063ｓ）の 1/20

以下である 0.001s とした。このときのスプール部変位 x と加速度 x を図 4.3.12(b), (c)

に示す。これらの結果から、x が時間 0.3～0.7s において、加速度波形が時間刻み毎に

大きく振動していることがわかる。これは、時間 0～0.3s ではスプール部のばね定数

は 2k であるが、時間 0.3～0.7s では 1k となるためと考えられる。したがって、 x,x  を

用いて折れ曲がり点を予測するためには、十分小さな時間刻みにする必要があり、解

析時間も増加する。そこで、時間刻みを大きくしても精度よく折れ曲がり点を予測で

きる手法として、ばね定数と時間刻みの自乗に比例した質量を付加する手法（付加質

量法）の検討を行う。 

 

付加質量法による高剛性断片線形系の数値積分における特性改善効果を評価するた

めに、高減衰断片線形系と同様の手法を用いて検討する。ここでは簡単化のために、1

自由度のばね－減衰－質点系モデルを考える。この系の運動方程式は、外力項を無視

すると次式のようになる。 

 

   0 kuucum            (4.3.5) 

 

ここで、 tXeu 0  とおき整理すると、2 次系の固有値 0 が得られる。 

 

2
0000000 1   ii        (4.3.6) 
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ここで、 12 00  i,mk,mkc   である。一方、この系に対する Newmark-β 

(β=1/4)法の特性方程式
ez   は、差分方程式を z 変換することによって、次式のよ

うに与えられる(52)。 
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 zz       (4.3.7) 

 

ここで、 は時間刻みである。上式を z に関して解き、さらに対数変換すると次式が得

られる。 

    i          (4.3.8)  
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 tan         (4.3.10) 
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          (4.3.11) 

 

上式は系の固有値と時間刻みの積  000 i が、Newmark-β 法によって

 i にひずまされることを示す。 0 との関係を図 4.3.13 に示す。厳密積

分計算の特性は、 0  =一定の点が原点 O を中心とした円周から遠ざかるにつれ 0

は大きくなり、また、 0 =一定の半径上であっても虚軸からの角度が大きくなるにつ

れ、減衰率が大きくなる。数値積分の特性根はこのような円周や直線上に乗らない部

分がひずみとして生じる。図 4.3.14 はζがζ0 と比較してどのようにひずんでいるか
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を示している。この図より、数値積分の特性として、Newmark-β法では減衰率が常に

小さくなることがわかる。図 4.3.10 に示す油圧系では、 0 はコントロール弁のばね

定数 2k 、 1k によって10 1 から102 のオーダまで変化していることがわかる。 10 1
0

 で

は 10  、 10  となるが、 102
0  では 、00    となり、固有値

が大きくひずまされていることがわかる。したがって、高剛性断片線形要素に対して

は、時間刻みを小さくすることなく、付加質量 Δm を与えることによって、 0 を小さ

くし、数値積分の特性を改善することができそうである。しかし、あまり大きな Δm

を与えると、応答性が悪化し解析結果に悪影響を与える可能性がある。そこで、1 自

由度のばね－減衰－質点系モデルを用いて、 0 を変化させたときのステップ応答特

性を検討する。なお、減衰比は 10  とした。 

  を変化させることによって 0 を変化させたときの解析結果を図 4.3.15 に示す。

時間遅れは 10  まで大きくないことがわかる。しかも、この時の固有周期は

 22 0  /T となっていることがわかる。通常、時間刻み の選定に際しては、解

析したい挙動を十分表現できる程度に小さくしており、 10  となるように m を決めて

も応答性に影響を与えないことがわかる。 

 さらに、 10  のときの 0 と の関係は図 4.3.14 に示すように、ほぼ直線的に変化

しており、減衰率のひずみはほとんど発生していないことがわかる。 

 以上の検討結果より、高剛性断片線形要素に対しては、 10  すなわち  2km  と

なるように付加質量を与えることによって、応答性に影響を与えず、しかも変位 xお

よび加速度 x の精度が向上することによって、折れ曲がり点の予測を容易にすること

ができる。 

 

 以上の理論の検証として、第 7 章に、Bisection 法を用いた時間刻み調整法、断片線

形系の時間刻み予測方法、断片線形要素に対して付加質量法を簡易モデルに適用し、

効果を確認する。 
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図 4.3.10  コントロール弁モデル 

 

図 4.3.11  コントロールバルブの非線形特性 
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(a) パイロット圧 

 

 

(b) スプール部変位 

 

 
(c) スプール部加速度 

図 4.3.12  解析結果 
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図 4.3.13 固有振動数のひずみ  0  vs.    

 

 

 

図 4.3.14 ダンピングのひずみ 
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図 4.3.15 時間刻みを変化させたときのステップ応答の変化 
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第 5 章 多関節ロボットの過渡振動シミュレーション(41) 

 

5.1 解析モデル 

 

2章で示したモータ機能付はり要素と制御系をモデル化するための伝達関数要素を

用いた事例を示す。 

図 5.1 に示す多関節ロボットの動的シミュレーションを行う。図 5.1 で 1～6 の数字

は節点番号、①～③ははり要素の要素番号を表し、表 5.1 は各節点の座標と自由度番

号を示す。また、S1~S3はモータを表し、S1は旋回用、S2,S3はそれぞれはり要素②-③間、

①-②間の相対回転用のモータとする。節点 2～5 の回転の座標系はモータの制御回転

軸を X 軸とする局所座標系であり、節点 6 は旋回方向の回転軸の自由度のみを持つ。

表 5.2 は弾性係数、断面積などのはり要素の諸元を、表 5.3 は慣性モーメント、減速比

などのモータ要素の諸元を、図 5.2 は制御のブロック線図をそれぞれ示す。図 5.2 の , 

, , , , を変数に選び、各変数間を伝達関数で表し、伝達関数要素を組み合わせて

制御系のモデル化を行う。各モータの指令回転角は、変化していく先端の座標（表 5.4）、

先端の速度、加速度よりあらかじめ計算しておき、その値を図 5.2 の信号を表す自由

度の外力項に目標信号として与える。 
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図5.1 ロボットの数学モデル 

 

 

表 5.1 各節点の座標と自由度番号 

Node 

No. 

Coordinate (mm) Freedom Number 

X Y Z X Y Z θx θY θZ 

1 0 1200 1000 1 2 3 4 5 6 

2 0 0 1000 7 8 9 10 11 12 

3 0 0 1000 7 8 9 13 11 12 

4 0 0 0    14 15 16 

5 0 0 0    17 15 16 

6 0 0 -100      18 

 

  

S1 

S2 

S3 

1 2, 3 

4, 5 

6 
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Y 

① 

② 
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表5.2 はり要素諸元 

Element No. 
Young Moduls 

E (Pa) 

Mass Density

ρ (kg/mm3) 

Weight of 

Arm 

(kg) 

Moment of Inertia 

Ix, Iy (mm4) 

Moment of Inertia 

Iz (mm4) 

①  2.1×109 7.85×10-6 20.0 1.0×108 2.0×108 

②  2.1×109 7.85×10-6 50.0 1.0×108 2.0×108 

③  2.1×109 7.85×10-6 - 1.0×108 2.0×108 

 

 

表5.3 モータ諸元 

Parametors S1  S2  S3  

Inertia of Motor 

( mmkg 2 ) 
5.0×102 10.0×102 3.0×102 

Viscous Damping 

of Motor ( s/mmkg 2 ) 
10.0×102 10.0×102 5.0×102 

Torsional Stiffness 

of Reduction Gear ( rad/mmN  )
2.0×109 2.0×109 2.0×109 

Reduction Ratio 170.0 170.0 100.0 

 

 

 

 

図 5.2  ブロック線図 
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5.2 解析結果 

 

表 5.4 の A⇒B⇒C⇒D⇒E の順にアーム先端を動かしたときの計算結果を図 5.3、5.4

および 5.5 に示す。このとき、シミュレーションの積分の時間刻みを 0.001s とする。

図 5.3 は 3 次元挙動を、図 5.4 は機構系の解析軌跡と目標軌跡の比較を示し、図 5.5 は

先端の節点座標と目標座標の時刻歴応答を示している。図 5.4、図 5.5 より、アーム先

端の解析軌跡は目標軌跡に良く一致し、図 5.2 に示した制御系が十分な精度・機能を

有していると言える。 

次に、機構部の剛性が先端軌跡に及ぼす影響について示す。はりの剛性および減速

機の軸剛性をパラメータにとり、アーム先端の軌跡精度に及ぼす影響をシミュレーシ

ョンで検討する。表 5.5 および表 5.6 に示すように、はり剛性と減速機軸剛性を小さく

した場合の解析軌跡と目標軌跡の比較を図 5.6 に示す。解析軌跡は目標軌跡に追従せ

ず、リンク系を剛体とみなした制御方法では十分な軌跡精度が得られないことがわか

った。 
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表 5.4 軌跡座標 

 

 

Coordinate (mm) 

X Y Z 

A 0 1500 1200 

B 700 1500 1200 

C 700 1500 -300 

D 0 1500 -300 

E 0 1500 1200 

 

 

 

図 5.3 多関節ロボット解析結果の 3 次元挙動 
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図 5.4 軌跡の比較（目標座標と解析結果） 

 

 

図 5.5 時刻歴応答解析結果（解析と目標） 

 

 

表 5.5 はり要素諸元 

Element No. 
Moment of Inertia 

Ix, Iy (mm4) 

Moment of Inertia 

Iz (mm4) 

① 1.0×105 2.0×105 

② 1.0×105 2.0×105 

③ 1.0×105 2.0×105 
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表5.6 モータ諸元 

Parametors S1  S2  S3  

Torsional Stiffness 

of Reduction Gear ( rad/mmN  )
3.5×107 3.5×107 0.7×107 

  

 

 

図 5.6 アーム先端の軌跡（目標座標と解析結果） 
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5.3 結言 

 

 本研究では、リンク部にモータを持つ柔軟な多関節ロボットの動的シミュレーショ

ンに関する研究として、モータとはりを結合させるための理論を確立し、実機への応

用に塗装ロボットの解析を行い、以下のような結果を得た。 

（１） 時々刻々変化していく局所座標系の特定の回転軸まわりのみ相対回転を生じ

るモータ機能付はり要素および伝達関数要素を開発し、多関節ロボットの解析

を行い、目的通りの機能を有することを確認した。 

（２） はり剛性や減速機の軸剛性が十分ある場合、シミュレーションで得られた軌跡

は与えられた目標軌跡と良く一致し、リンクを剛体とみなした制御方法が十分

な性能をもっていることがわかった。 

（３） はり剛性、減速機の軸剛性を変数にとってシミュレーションを行い、これらの

剛性が小さくなってくると、リンク系を剛体とみなした制御方法では十分な軌

跡精度が得られないことを示した。 

以上より、本手法が実機の開発および設計段階で十分活用できることがわかった。 
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第６章 長さ可変トラスのモデリングの妥当性検証 

 

 この章では、まず、可変長トラス要素の精度検証のためにクレーンの吊り荷巻き

上げシミュレーションを行う(44)。次に、可変長トラス要素と非線形ばね要素を組み合

わせて、クレーンのワイヤロープがドラムに巻き取られる挙動を解析した事例につい

て示す(45), (48)。 

 

6.1 解析結果（クレーンの吊り荷巻き上げシミュレーション） 

 

図 6.1 は解析対象となるクレーンを示す。このクレーンの吊り荷が大きく振れなが

ら持ち上がっていく様子を解析する。節点 1 は吊り荷の重心位置、節点 2 はトップシ

ーブの位置、節点 5は旋回中心、S1および S2は滑車の回転変位を示す。ブーム長は 11.6m、

初期のブーム角度は 1.0rad、吊り荷重量は 500.0kgとする。ブームは大変位はり要素で、

ケーブルは可変長トラス要素でモデル化を行う。 

 吊り荷を吊った状態で、吊り荷部の初期変位振幅が約 1.25m になるように吊り荷の

y軸方向に初速度を与える。次に、 大振幅になったとき約 30秒かけて吊り荷を約 5.0m

巻き上げる。このときの吊り荷の挙動の実測結果および解析結果を図 6.2 に示す。両

者は良く一致していることがわかる。図 6.3 は吊り荷の変位、速度およびロープの振

れ角の時刻歴応答結果の比較を示す。こちらについても、実験と解析は一致しており、

可変長トラス要素は実際の現象を捉えていると言える。 
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図 6.1 クレーンの数学モデル 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 ] 

(a)実測結果    (b)解析結果 

図 6.2 実測結果と解析結果の挙動の比較 
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(a)実測結果     (b)解析結果 

図 6.3 実測結果と解析結果の時刻歴応答の比較 
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6.2 解析結果（クレーンのワイヤロープ巻取シミュレーション） 

 

図6.4に示すクレーンの吊り荷を巻き上げるウインチ作業において、巻き上げ中に急

な作業によりウインチを停止させると、ワイヤロープは慣性力によって急に停止せず、

図6.5に示すように乱巻が発生する。そこで、設計段階でウインチ巻取時の動的挙動を

把握し、緩停止のための油圧制御方法を、数値解析を用いて検討することが重要であ

る。ロープのモデル化に可変長トラス要素を用い、ロープとウインチドラムの接触は

断片線形系の非線形ばね要素を用いてモデル化する。ウインチを駆動させている油圧

系についても2章で示した油圧要素を用いてモデル化を行った。 

 図 6.6 に示すようにトラス要素の各節点とドラム中心間に可変長トラス要素を取付

ける。滑車が自由に動けるようにしておくと、可変長トラス要素は自由に伸縮できる。

ドラムが反時計方向に回転するとロープはドラムに巻取られ、節点 A は点 B に到達す

る。その状態から可変長トラスが短くならないように、滑車部の変位 s に対して図 6.6

の右図に示すような接触ばねを取付ける。可変長トラス要素が ld=l0-r より短くなっ

た状態、すなわちロープがドラムと接触した状態では大きなばね反力が生じる特性を

もつ。点 D のようにドラムが急停止するとロープに緩みが生じるが、その場合にはロ

ープはドラムから離れる方向に運動するため、接触ばねには反力が発生せず、接触ば

ねはロープの運動に影響を与えることはない。 

 ウインチドラムは図 6.7 に示す油圧系で制御されており、配管、バルブなどは有限

要素法ベースの要素としてモデル化する。 

 ドラムを急停止（0.04 秒で停止）させたときのワイヤーロープの挙動を図 6.8 に示

す。ロープが大きくドラムから離れていることがわかる。対策として、ウインチを駆

動する油圧モータ出口部に低圧のリリーフ弁とチョーク絞りを取付け、急には停止し

ないように制御すると、図 6.9 に示すようにワイヤーロープはドラムから飛び出すこ

となく巻き取ることができる。このように、本手法を用いれば、乱巻防止の油圧系を

検討することができる。 
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図6.4 ウインチ作業   図6.5 急停止時のロープの緩み 

 

 

 

図 6.6 ウインチドラムのモデル化 
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図 6.7 油圧モデル 
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図 6.8 急停止（0.04 秒）のときのワイヤーロープの挙動 

 

 

 

図 6.9 対策後のワイヤーロープの挙動 
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6.3 結言 

 

本研究は、軸方向のみ剛性を持ち、剛体的な大変位と軸方向の弾性変形が生じ、し

かも長さが可変となるクレーンのロープなどをモデル化するために可変長トラスの理

論を確立し、実機への応用としてクレーンのシミュレーションを行い、以下の結論を

得た。 

（１） 可変長トラス要素をクレーンの吊り荷持ち上げシミュレーション適用したと

ころ、実験と解析は定性的に一致しており、可変長トラス要素は実際の現象を

捉えていると言える。 

（２） 可変長トラス要素と非線形ばね要素を組み合わせることにより、ドラムとロー

プの接触をモデル化できることがわかった。 

（３） クレーンの油圧ウインチ巻き上げ停止時に発生するロープの動的挙動は、油圧

システムの動特性によって大きく影響を受ける。 

（４） ウインチ緩停止システムの性能を評価できることを示し、本シミュレーション

が油圧ウインチシステムのシステム設計に活用できることを示した。 
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第 7 章 高速化のためのモデル化および数値積分法の妥当性検証 

 

この章では、4 章で提案した連成した大規模モデルを効率的に解析するための手法、

すなわち、Bisection 法による時間刻み予測方法、折れ曲がり点の手前に設けた許容範

囲に入るように時間刻みを調整する方法および付加質量法の妥当性を検証する。 

 

7.1 Bisection 法の検証 

 

 微係数がなめらかに変化する要素の計算時間短縮法のひとつである Bisection 法の効

果を基本的なモデルを用いて検証する。図 7.1.1 に解析で用いた振り子モデルを示す。 

 

図 7.1.1 解析モデル 

 

 解析条件として、大変位はり要素を 5 分割し、E=2.1×106 kgf/cm2、D=φ10mm とす

る。Z 方向に自重を与えたときの挙動を解析する。 

まず、固定時間刻み（Δt=0.1 秒）で解析を行った。そのときの挙動を図 7.1.2 に、先

端座標の時刻歴応答を図 7.1.3 に示す。図 7.1.2 を見ると、初期位置より上にあがって

おり、解析結果は妥当ではないことがわかる。図 7.1.4 に時間刻みと収束回数を示す。

解析では、収束回数の 大数を 30 回と設定しており、この回数以内で収束半径内に入

ると結果が妥当でないにも関わらず、収束したと判断する。これは、時間刻みが粗い

ために、正解で無い点に収束しているためと考えられる。そこで、収束計算を 5 回以

上行っても収束しない場合は、時間刻みが粗いと判断し、時間刻みを 1/2 にする

Bisection 法を適用する。 

1000 mm

自重

X 

Z 
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図 7.1.2 挙動図 

 

 

図 7.1.3 先端座標の時刻歴応答 
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図 7.1.4 積分の時間刻みと収束回数 
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 図 7.1.5～7.1.7 に Bisection 法を用いた解析結果を示す。 

 図 7.1.5 に挙動を示す。図 7.1.6 に先端座標の挙動を示す。振子モデルは理論通り

に約 0.5Hz で振動していることがわかる(注 1)。 

 図 7.1.7に Bisection 法を用いたときの収束の状況を示す。Bisection 回数は、Bisection

法による再解析の回数を示す。時間刻みは、初期の時間刻み×(1/2)Bisection の回数となる

ことを示す。この時間刻みの推移を見ると、1 秒ごとに時間刻みが大きくなっている

のがかわる。これは、図 7.1.5 の先端 Y 軸まわりの角速度が丁度 0 になるタイミング

であり、このタイミングでは時間刻みが粗くても収束することがわかる。すなわち、

角速度と時間刻みとの間には相関関係があることがわかる。 

以上より、Bisection 法を用いることにより、初期の時間刻みが大きくとっても必

要に応じて時間刻みを自動的に調整するので、精度を保ちながら効率よく解析を行

うことができる。 

 

(注 1) 

【振り子の周期 T】 

(sec).
g

l
T 02

9800

1000
22    
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図 7.1.5 挙動図（Bisection 法） 

 

 

図 7.1.6 先端座標の挙動（Bisection 法） 
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図 7.1.7 収束状況（Bisection 法） 
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7.2  断片線形系における時間刻み予測方法の検証 

 

 断片線形系に対して提案した時間刻み予測方法について検証する(48)。 

図 7.2.1 に 1 自由度系の非線形ばね要素の解析モデルを示す。質点に初期値-2.0 を与

え、0.1 秒間自由振動させる。解析は、4.3 節で提案した時間刻み予測方法（初期の時

間刻みは 5ms）と時間刻みが固定の場合（時間刻み 0.1ms および 5ms）について実施

する。図 7.2.2 に解析結果の比較を示す。時間刻みが 0.1ms で固定の場合、時間刻みが

十分小さいので、理論値と一致していると考えられる。しかし、時間刻みが 5ms で固

定の場合、変位は自由振動しておらず、計算結果が妥当でない。時間刻み予測方法を

用いると、Newmark-β法の特性により位相はずれているが、時間刻みが 5ms と粗くて

も折れ曲がり点の手前に設けた許容範囲に入るように時間刻みを自動的に調節してい

るので、ガタを含んだ系の挙動を捉えていると言える。 

また、時間刻みが 0.1ms で固定の場合、0.1s 間の解析時間に対し、タイムステップ

は 1000 回であったが、時間刻みが可変の場合、タイムステップは 75 回となり、計算

時間を大幅に短縮することができ、提案している時間刻み予測方法は効率的であるこ

とがわかる。 
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図 7.2.1 解析モデル（非線形ばね要素） 

 

 

図 7.2.2 解析結果 
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7.3 付加質量法による数値積分の特性改善方法の検証(49) 

 

次に、付加質量法による数値積分の特性改善方法の検証を示す。4.3.3 項で用いたモ

デルと同じものを使用する。図 7.3.1 に示すように、油圧系に高減衰断片線形要素とし

てチェック弁が取付けられているモデルを考える。この油圧系は、図 7.3.2 に示すよう

に、3 自由度のばね質点系にモデル化することができる。この系に図 7.3.3 に示すよう

な圧力が、それぞれ左端と右端に作用したときの応答を解析する。時間刻みは、実固

有値解析から決まる 高次の固有周期(0.037s)の 1/20 以下である 0.001s とした。 

以下に解析結果を示す。付加質量がない場合、図 7.3.4 に示すように、時間 3～7s に

おいて、時間刻みごとに大きく振動していることがわかる。時間 0～3s ではチェック

弁部の減衰係数はc22=0.5Pas/m3 であるが、時間 3～7s ではc21=5.0×106Pas/m3 となる

ためと考えられる。この大きく振動している  を用いて、折れ曲がり点を予測すると、

時間刻みが小さくなり、解析時間が増加する。 

そこで、チェック弁の減衰係数 c2 ( c21, c22 ) 比例した付加質量 ∆m2=c2τ を各時間ス

テップごとにチェック弁部に組込み、解析を行った。図 7.3.5 に解析結果を示す。時間

3～7s においても加速度の変動は小さく抑えられており、折れ曲がり点通過に関する

繰返し計算回数は、9363 回から 2 回と大幅に減少し、本手法の効果が確認できた。 

 

  



 
 

117 
 

 

 

図 7.3.1 油圧系解析モデル 

 

 

図 7.3.2 数学モデル 
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図 7.3.3 作用する圧力 

 

図 7.3.4 付加質量がない場合のチェック弁の加速度 

 

図 7.3.5 付加質量がある場合のチェック弁の加速度 
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 後に、高剛性断片線形要素について、付加質量法の妥当性を検証するために、4.3.3

項と同じコントロール弁モデルの解析を行う。解析モデルを図 7.3.6、コントロール弁

の特性を図 7.3.7 に示す。スプールスットパ部のばね定数 1k に比例した付加質量

 2km  を計算し、ストッパに当っているときのみスプール部節点に組込み、図 7.3.8

に示すパイロット圧を与えた時の解析を行った。解析結果を図 7.3.9 に示す。時間 0.3

～0.7s において加速度 x の変動は小さく抑えられており、しかも変位の応答性に関して

は、付加質量を与えていないときの結果と同等であることがわかる。また、折れ曲が

り点通過に関する繰り返し計算回数は 75 回から 7 回に減少し、本手法の有効性が確認

できた。 

 

 

図 7.3.6  コントロール弁モデル 

 

図 7.3.7  コントロールバルブの非線形特性 
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図 7.3.8 解析条件（パイロット圧） 

 

 

図 7.3.9 解析結果（上：スプール変位、下：スプール加速度） 
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7.4 結言 

 

（１） なめらかに特性が変化する要素に対して、Newton-Raphson 法による収束計算に

Bisection 法による時間刻み調整方法を組み合わせると、精度を保ちつつ、効率

よく解析を行うことができると言える。 

（２） 折れ曲がり点の手前に設けた許容値に入るように、変位、速度、加速度、加々

速度を用いて積分の時間刻みを求める方法は、解析時間を短縮でき、精度良く

解析できるので、断片線形系を含むシステムの解析に有効であると言える。 

（３） チェック弁、リリーフ弁やコントロール弁などの急激に特性が変化する断片線

形要素に対して、付加質量法を用いると、精度を確保しながら、計算の効率を

大幅に改善することができる画期的な方法であると言える。 

（４） Bisection 法および付加質量法を用いることによって、チェック弁やコントロー

ル弁を含む油圧パワーラインと機構系が連成した大規模モデルの動的シミュ

レーションを効率よく、しかもタフに解析することができる(3)。 
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第 8 章 自動車のショックアブソーバのモデリングの妥当性検証(20) 
 

第 3 章に示したように、本研究では、周波数依存性と複雑な構造による非線形を有

するショックアブソーバについて、単体の周波数加振の実測結果を用いて、できるだ

け簡単な周波数依存のない要素で構成された物理モデルを構築し、時間領域での解析

を可能とするモデリング手法を提案した。この章では、単体および実車モデルにおい

て、手法の妥当性を検証する。 

 

8.1 解析結果（アブソーバ単体モデル） 

 

まず、第1ステップとして、アブソーバ単体の解析を行う。図8.1.1に解析フローを

示す。アブソーバの単体試験により得られた減衰特性を非線形Maxwellモデル用いて

モデル化し、ダッシュポットは第3章で示した多項式減衰要素、ばねについては表3.3.1

に示す10 Hzのときの値を用いる。それぞれの周波数について、実験と同様の単一加振

を時刻歴応答解析で再現させる。図8.1.2、図8.1.3はそれぞれフロントおよびリアアブ

ーバの2, 5, 10 Hzの速度と荷重の関係の実測結果と解析結果の比較を示す。両者は定

性的に一致していると言える。また、図8.1.4(a)にフロントアブソーバ、図8.1.5(a)に

リアアブソーバの原点付近A部の減衰係数の変化（A部の定義は第3章 図3.2.2を参

照）、図8.1.4(b)および図8.1.5(a)にそれぞれのアブソーバのヒステリシスの大きさの変

化の実測結果と解析結果の比較を示す。ヒステリシスの大きさは解析の方が大きくな

っているものの、原点付近A部の減衰係数はほぼ一致しており、周波数依存性が解析

でほぼ表現できていると考えられる。したがって、今回開発した多項式減衰要素を

Maxwellモデルと組み合わせてモデル化する手法は、実際の解析に使用できると考え

られる。 
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ショックアブソーバの試験   動特性 

 

 

 

 

図8.1.1  ショックアブソーバの解析フロー 

 

 

 

図8.1.2  フロントアブソーバの実測と解析の比較 
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図8.1.3  リアアブソーバの実測と解析の比較 
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図8.1.4(a)  図3.2.2の領域Aの減衰係数の実測と解析の比較（フロントアブソーバ） 

 

 

図8.1.4(b)  図3.2.2の領域Aのヒステリシスの大きさの実測と解析の比較 

（フロントアブソーバ） 
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図8.1.5(a)  図3.2.2の領域Aの減衰係数の実測と解析の比較（リアアブソーバ） 

 

 

図8.1.5(b)  図3.2.2の領域Aのヒステリシスの大きさの実測と解析の比較 

（リアアブソーバ） 
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8.2 実車の加振試験結果 

 

実車の振動特性を把握するため、ロードシミュレータの一種である 4 Poster 試験機

を用いて加振試験を行った。図 8.2.1 に、タイヤのホイール中心を 4 点同相で Sweep

加振を行った場合のばね下－ばね上の加速度の伝達関数を示す。振幅 10 mm のときは

10 Hz まで、振幅 20 mm のときは 5 Hz まで加振を行った。赤線は振幅 10 mm の加

振結果、青線は振幅 20 mm の加振結果を示す。加振振幅の大きさによって、伝達関数

の特性が変わることがわかる。これは、アブソーバなどの非線形特性に起因すると考

えられる。 

 

 

図8.2.1  ばね下－ばね上の伝達関数の比較（上：フロント、下：リア） 
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8.3 解析結果（実車モデル） 

 

ブッシュやアブソーバなどの足回り部品について、第 3 章で示した方法と同様の動

特性試験を行い、ばね特性、減衰特性を取得し、線形ばね定数および線形減衰要素で

モデル化を行う(53), (54)。図 8.3.1に解析モデルを示す。左図は解析モデルのイメージ図、

右図は実際に解析を行ったモデル化を示す。ビームなどの構造部材は非線形はり要素

を用いてモデル化を行う。ボディは剛体として扱い、ボディ重量および慣性モーメン

トを重心位置に与える。図中の黒点は節点を示し、黒線ははり要素および剛体要素を

示す。青点は重心位置を示す。また、オレンジの線はアブソーバを示し、 多項式減衰

要素を含む非線形 Maxwell モデルを用いる。まず、4 Poster 試験機を用いたスィープ

加振による実稼働モーダル解析結果と複素固有値解析結果の比較を表 8.3.1 に示す。

固有振動数およびモーダル減衰ともに実測と解析は概ね一致している。 

次に、8.2 項に示した実車の試験と同様の時刻歴応答解析を行った。図 8.2.1 に示す

ように、加振振幅の大きさによって実測結果が異なるので、加振振幅が 10 mm の場合

と 20 mm の場合の 2 ケースについて解析を行う。 

解析は、線形の Maxwell モデルと本論文で提案している非線形 Maxwell モデルで

実施した。なお、線形 Maxwell モデルは、3.3.1 項の表 3.3.1 に示す 1 Hz および 10 Hz

のときの Maxwell モデルのばね定数 k および減衰係数 c を使用する。図 8.3.2 に、振

幅 20 mm、0-5 Hz のスィープ加振を行った時のフロントアブソーバのばね上の加速度

の実測結果および解析結果を示し、図 8.3.3 に、それぞれの１秒間の拡大した結果を

示す。実測と解析でスィープ時間が異なるが（実測のスィープ時間は 500 秒、解析の

スィープ時間は 100 秒）、両者ともに、1.5 Hz 付近で値が大きく、ピーク値は両振幅

でおおよそ 12 m/s2 であり、定性的に一致していると言える。図 8.3.3 についても、波

形のひずみは少し違うがピーク値はほぼ同じである。同様に、リアアブソーバの結果

を図 8.3.4 および図 8.3.5 に示す。リアの場合、両者ともに 2.5 Hz 付近で値が大きく、

ピーク値もほぼ一致しており、本手法は時刻歴応答解析に使用できると考えられる。

また、図 8.3.6 は加振振幅 10 mm、図 8.3.7 は加振振幅 20 mm のときの解析結果と実

測結果の伝達関数（ショックアブソーバのばね下の加速度に対するばね上の加速度の

比）の比較を示す。線形 Maxwell モデルでは、1 Hz のデータを使用した場合の伝達
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関数は実測結果よりも小さく、10 Hz のデータを使用した場合の伝達関数は実測結果

よりも大きくなっている。これは、1 Hz の原点付近の減衰係数は大きいのに対し、10 

Hz の減衰係数は小さいためと考えられる。特に、フロントアブソーバについて顕著に

見られる。これはフロントアブソーバの方が原点付近 A 部の減衰係数の変化が大きい

ためと考えられる。一方、非線形 Maxwell モデルの結果は、加振振幅 10 mm、20 mm

ともに、解析結果は実測結果と定性的に一致していることがわかる。 

以上の結果より、非線形 Maxwell モデルは、時刻歴応答解析でアブソーバのモデル

化を行う上で、実用上、問題のない結果を示しており、工学的に有益なモデリング手

法であると言える。 
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図 8.3.1 解析モデル 

 

 

表 8.3.1  複素固有値解析の結果の比較 

 

 

Mode1 Mode2 Mode3 

Frequency 
(Hz) 

Modal 
damping

Frequency
(Hz) 

Modal 
damping

Frequency 
(Hz) 

Modal 
 

damping

Experiment 1.75 0.41 1.50 0.36 2.38 0.44 

Complex 
eigenvalue 

analysis 
1.64 0.40 1.57 0.34 2.58 0.46 

 

  

Center of gravity 

Front side 

Rear side

Rear side

Center of gravity 

Front side 

Shock absorber
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図 8.3.2 フロントアブソーバのばね上の加速度（上：実測、下：解析） 

 

 

 

 

図 8.3.3 フロントアブソーバのばね上の加速度 1 秒間 

（左：実測、右：解析） 

 

Sweep : 0-5Hz 

Sweep : 0-5Hz 
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図 8.3.4 リアアブソーバのばね上の加速度（上：実測、下：解析） 

 

 

 

 

図 8.3.5 リアアブソーバのばね上の加速度 1 秒間（左：実測、右：解析） 

 

Sweep : 0-5Hz 

Sweep : 0-5Hz 
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図 8.3.6 実測と解析の比較（振幅 10 ㎜）（上：フロント、下：リア） 
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図 8.3.7 実測と解析の比較（振幅 20 ㎜）（上：フロント、下：リア） 
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8.4  結言 

 

本研究では、自動車の乗り心地や操縦安定性に影響を与え、周波数依存性と複雑な

構造による非線形特性を有するアブソーバについて、単体の周波数加振の実測結果を

用いて、できるだけ簡単な周波数依存のない要素で構成された物理モデルで表現し、

フルビークルモデルの乗り心地評価のための時刻歴応答計算が可能な方法を提案する

ことを試みた結果、以下のことが明らかになった。 

（１） アブソーバの動特性について、Maxwell モデルを拡張し、ばねは油の圧縮性

を表すばねを用い、ダッシュポットの減衰を速度に対して非線形関数に置換

し、非線形多項式要素モデルによるモデル化を試みた。その結果、周波数依

存性を有するアブソーバの特性を周波数依存性のない物理モデルで表すこと

が可能となった。 

（２） 上記の物理モデルを用いて単体の周波数加振の実測結果から提案するモデ

ルのパラメータを推定し、その結果を用いてアブソーバ単体について時刻歴

応答解析を行い実測結果と比較したところ、定性的に一致しており、提案す

るモデル化法は実解析に使用できることがわかった。 

（３） アブソーバで支持された実車を対象に、提案するモデル化法を用いて固有値

解析やスィープ加振による時刻歴応答解析および実験を行ったところ、実測

結果と解析結果は定性的に一致しており、提案するモデル化法は実車での動

特性検討のための実用的な手法であることを確認した。 
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第 9 章 結 論 

 

ロボットの知能化、多能工化に伴い、その適用範囲は産業用だけでなく、サービス

業やインフラ検査分野など多岐に亘っており、高速高精度の運動が要求されるものや

複雑な制御が必要なものが多くなってきている。自動車や建設機械についても、ハイ

ブリッド化や電動化によりメカトロ化が急速に進んでいる。 

メカトロ化されたロボットや自動車、建設機械などにおける動的問題の特徴として、

振動、運動単独ではなく、両者が混在した問題が多いこと、構造・機構系が油圧、電

気、制御と複雑に絡んだ連成した問題であること、ショックアブソーバのようにその

特性が周波数依存性を持つ上、その構造が一般には公開されていないこと、乗り心地

や操作性などの人間の感性により評価されることが挙げられる。 

これらの問題を解決するためには、柔軟な構造物の振動解析とマルチボディシステ

ムの運動解析の共存、構造・機構―油圧―電気制御系の連成解析、周波数依存を含む

周波数領域での情報を用いた時刻歴応答解析、HILS などを用いたリアルタイムシミュ

レーションへの展開が求められている。 

以上のような背景を踏まえ、本研究では、上記の課題の全てに対応した動的シミュ

レーション技術の確立を目指し、詳細に検討した結果、次の 3 項目について提案を行

った。 

（Ⅰ）柔軟マルチボディシステムと制御系および油圧系の連成が必要であるロボット

や建設機械のモデリング手法 

（Ⅱ）周波数依存を持つ自動車のショックアブソーバのモデリング手法 

（Ⅲ）連成した大規模モデルを効率的に解析するための手法 

本論文では、第 2 章と第 3 章に本研究の基本概念である有限要素法をベースにした

モデリング手法について示し、第 4 章に解析の効率化手法を示した。続いて第 5 章か

ら第 8 章では、柔軟マルチボディシステムと制御系が連成するロボットや自動車の動

的シミュレーションの研究についてまとめた。 

以下では、各章で得られた結論について示す。 

第 2 章では、柔軟マルチボディシステムと制御系および油圧系の連成が必要である

ロボットや建設機械のモデリング手法を示した。まず、柔軟マルチボディシステムの

有限要素法に基づく運動方程式および Newmark-β法を用いた解の導出方法について示
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した。次に、建設機械のアタッチメントやロボットアームなどの弾性変形とマルチボ

ディダイナミクスの共存をモデル化するために、大変位、大変形を受けるはりの動力

学のモデリングに、部材の有限な回転を厳密に記述する回転行列を用いた定式化を示

した。さらに、ロボットの駆動系のモータ部および制御系のモデリング手法を提案し

た。また、クレーンなどで用いられる長さが可変となるワイヤーロープのモデリング、

ロープがドラムに巻取られる現象をモデル化する方法を示した。 

建設機械の駆動系として油圧システムの配管、バルブおよび機構系との連成部であ

るシリンダのモデリング手法および力の伝達方法を示した。 

 第 3 章では、自動車の乗り心地や操縦安定性に影響を与えるショックアブソーバの

単体の計測結果を用いて、周波数依存性を比較的簡便な方法で悪路走行などの時刻歴

応答解析でも使えるモデリング手法を提案した。具体的には、単体の周波数加振の実

測で得られるアブソーバの動特性について、Maxwell モデルを拡張し、ばねは油の圧

縮性を表す値を用い、ダッシュポットの減衰を速度に対して非線形関数に置換し、非

線形多項式要素モデルによるモデル化を行った。その結果、周波数依存性を有するア

ブソーバの特性を周波数依存性のない物理モデルで表すことが可能となった。 

第 4 章では、連成した大規模モデルを効率的に解析するための手法に関して、まず

は、解析システム全体の流れを示し、続いて、大変位はり要素やトラス要素などのな

めらかに微係数が変化する要素に有効な Bisection 法について示した。次に、断片線形

系における時間刻み予測方法および付加質量法による数値積分の特性改善方法の提案

を行った。 

第 5 章から第 8 章では、第 2 章から第 4 章で提案した振動解析理論の検証を行うと

ともに、構造系、油圧系、制御系を連成させた系における様々な振動問題に適用した

事例を示した。 

第5章では、構造系と制御系の連成系として多関節ロボットの動的挙動のシミュレー

ションを取り上げた。多関節ロボットの3次元過渡振動のシミュレーションを行い、本

研究で提案した時々刻々変化していく局所座標系の特定の回転軸まわりのみ相対回転

を生じるモータ、柔軟マルチボディおよび制御系が、目的通りの機能を有することを

確認した。はり剛性や減速機の軸剛性が十分ある場合、シミュレーションで得られた

軌跡は与えられた目標軌跡と良く一致し、リンクを剛体とみなした制御方法が十分な

性能をもっていることがわかった。さらに、はり剛性、減速機の軸剛性を変数にとっ



 
 

138 
 

てシミュレーションを行い、これらの剛性が小さくなってくると、リンク系を剛体と

みなした制御方法では十分な軌跡精度が得られないことを示した。以上より、本手法

が実機の開発および設計段階で十分活用できることがわかった。 

第 6 章では、可変長トラスのモデリング手法の精度検証として、クレーンの吊り荷

巻き上げシミュレーションを行い、クレーンの吊り荷が大きく振れながら持ち上がっ

ていく様子を解析した。吊り荷の挙動、吊り荷の変位、速度およびロープの振れ角の

時刻歴応答解析結果は実測結果と良く一致しており、長さが変化するロープの挙動が

実現象を良く捉えていることがわかった。さらに、可変長トラスと断片線形要素のひ

とつである非線形ばね要素を組み合わせて、クレーンのワイヤロープがドラムに巻き

取られる現象のシミュレーションを、油圧系を含めて行った。ドラムを急停止させた

とき、ワイヤーロープは大きくドラムから離れる結果が得られ、対策として、ウイン

チを駆動する油圧モータ出口部に低圧のリリーフ弁とチョーク絞りを取付け、急には

停止しないように制御すると、ワイヤーロープはドラムから飛び出すことなく巻き取

れることがわかった。このモデリング手法を用いると、緩停止のための油圧系の検討

を設計段階で行うことが可能となる。 

第 7 章では、高速化のためのモデル化および数値積分法の妥当性検証を行った。ま

ず、大変位はり要素を用いた基本的なモデルによる Bisection 法の有効性を示した。次

に、油圧系のチェック弁、シリンダのストッパーや摩擦抵抗などの断片線形要素に関

して、折れ曲がり点の手前に設けた許容範囲に入るように時間刻みを調整する方法が

効果的であることを示した。また、チェック弁やコントロール弁のようなスティフな

断片線形要素を含む系の時刻歴応答解析法に関して、数値積分の特性を改善する方法

として時間刻みに対応した質量を付加する方法を提案した。油圧系に高減衰断片線形

要素としてチェック弁が取付けられているモデルに適用したところ、加速度の変動は

小さく抑えられ、折れ曲がり点通過に関する繰返し計算回数が大幅に減少したことを

示した。高剛性断片線形要素についても同様の結果が得られた。本手法は、チェック

弁やリリーフ弁、コントロール弁などの急激に特性が変化する断片線形要素に対して、

精度を確保しながら、計算を安定させるために大きな効果を発揮する方法であると言

える。 

第 8 章では、第 3 章で示した自動車の乗り心地や操縦安定性に影響を与え、周波数

依存性と複雑な構造による非線形特性を有するアブソーバについて、単体の周波数加
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振の実測結果を用いて、できるだけ簡単な周波数依存のない要素で構成された物理モ

デルで表現し、フルビークルモデルの乗り心地評価のための時刻歴応答計算が可能な

モデリング手法を提案した。アブソーバ単体のモデル化に本手法を適用し、時刻歴応

答解析を行い実測結果と比較したところ、両者は定性的に一致しており、提案するモ

デル化法は実解析に使用できることがわかった。さらに、アブソーバで支持された実

車を対象に、提案するモデル化法を用いて固有値解析および時刻歴応答解析を行った

ところ、実測結果と解析結果は定性的に一致しており、提案するモデル化手法は実車

での動特性検討のための実用的な手法であることを確認した。 

 

以上のように、柔軟な構造物の振動解析とマルチボディシステムの運動解析が共存

している問題について実用的かつ効率的なモデリングおよび解析手法の提案を行った。

これにより、ロボット、建設機械や自動車について、設計段階での動的問題の解決に

貢献することができた。 

近年、ますます、建設機械や自動車のハイブリッド化、電動化が進んできており、

有限要素法ベースのハイブリッドシステムのモデリング手法の確立、さらに、柔軟マ

ルチボディシステムを含めた連成系でのリアルタイムシミュレーションのための効率

化が今後の課題と考えられる。 

また、自動車のショックアブソーバに関しては、悪路走行についても実測と比較を

行い、様々な種類のショックアブソーバでも適用できるタフなモデリング手法にする

こと、さらに、今回は加振力の周波数依存性に着目したが、加振振幅の依存性も加味

できるモデル化手法の構築が今後の課題と考えられる。 
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