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第1章 序論

1.1 本研究の背景

近年の地球温暖化に伴い自動車の CO2排出規制が厳しくなってきていることから [1]，

電気自動車およびハイブリッド自動車が大幅に普及してきている．それらのタイプの自動

車は，大きな騒音源であるエンジンを持たない（もしくは動かさない）ため静粛性に優れ

ており，その静粛性が一つの付加価値となっている [2]．しかしながら，従来のエンジン

を有する自動車においては，空力騒音，ロードノイズがエンジン音の存在により極端に気

になることはなかったが，電気自動車やハイブリッド自動車においては，これまで気にな

らなかった空力騒音やロードノイズが目立ってしまう．そのため，自動車の開発現場にお

いては，今まで以上の空力騒音，ロードノイズの低減が求められている [3][4]．その一方

で，燃費もしくは電費を向上させるために車両の軽量化に対する要求も非常に高く，軽量

化と振動騒音低減という一般的に相反することを高い水準で達成することが求められて

いる [5]．

上述で挙げた 2つの騒音低減のうち，空力騒音の低減は，近年の計算機の計算能力向上
[6]に伴い，数値流体力学を用いて車両回りの流れを正確に計算することが可能となってき

たことから，それを用いて空力騒音を予測する手法が構築されてきている [7]∼[14]．その

一方，ロードノイズ低減に対しては，大きなブレークスルーは成されていない．そこで本

論文は，上述の求められている騒音低減のうちロードノイズ低減について焦点をあてる．

ロードノイズは，タイヤが路面の凹凸により強制変位させられることにより振動し，そ

の振動がサスペンション，車体へと伝達し，車体パネルから音が放射する固体伝播音であ

る．このロードノイズのメカニズムにおいて，ロードノイズ対策は，大きく分けて車体パ

ネル振動からの放射音を下げる対策と，車体への振動伝達を抑えようとする対策の二つに

分類される [15]．

車体パネル振動からの放射音を下げる対策としては，車体パネルに制振材を貼り付ける
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ことによる車体パネル振動の抑制や，カーペットなどの車体パネルを覆う積層構造の質量

を増やすことによる放射効率低減などがある [16]∼[18]．しかしながら，これらの車体パネ

ルでの対策は，車体全域に伝達した振動を対象とするため広範囲の複数のパネルにて対策

を行わなければならず効率が悪い．そのため，結果として大きな質量増加となり，前述の

軽量化要求を満たすことが難しい．

それに対し，車体への振動伝達を抑えようとする対策は，サスペンションのみを対策す

れば良いため，対策箇所が少なくて済み，大きな質量増加となることが無く効率の良い対

策と言える．従来のサスペンションでの振動騒音対策は，ロードノイズ低減のための防振

理論に基づくサスペンションブッシュの低剛性化 [19][20]および二重防振構造の採用，液

封ブッシュの採用 [21][22]や，ハーシュネス（突起乗り越し時の突き上げにより感じる不

快感）低減のためのホイールセンタ軌跡後傾化 [23][24]などがある．また，サスペンショ

ンの設計に関する研究としては，サスペンションアセンブリをタイヤ，サスペンションの

それぞれの分系に分け，分系間の連成を定量的に扱う指標による検討方法 [25]や，サスペ

ンションの固有値に関する感度解析 [26]などが報告されている．

しかしながら，効率的な振動騒音低減対策であるにも関わらず，サスペンションによる

振動騒音対策は以下の３つの理由によりあまりなされてこなかった．

理由 1: その理由の一つは，サスペンションは振動騒音の他に，操縦安定性や強度耐久

性などの機能においても重要な役割を担っており，そのため，サスペンションの設計は，

振動騒音のためだけに設計をすることはできず，その他の複数機能の性能と高い水準で両

立した設計で無ければならないという難しさを持っているからである [27]．例えば，従来

のロードノイズ対策であるサスペンションブッシュの低剛性化は，操縦安定性を悪化させ

る傾向にあり，車両開発の現場においては敬遠される対策の一つである．

理由 2: ２つ目のサスペンションによる振動騒音対策があまりなされてこなかった理由

としては，サスペンション，タイヤを含んだ車両モデルを用いてロードノイズを数値解析

することが難しいからである．従来の振動騒音解析は，有限要素法によるモード解析が主

流であった [28]．有限要素法によるモード解析による設計は，応答に対して寄与の高い振

動モードを特定し，その振動モード応答を低減する対策を考えるといった流れで行われ

る．しかし，そのような振動モード解析による設計方法は，対象とする系の振動モード密
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度 [33]が高くなると寄与の高い振動モードを特定することが難しくなる．自動車全体の性

能に対するサスペンションの影響を解析する際には，タイヤ，サスペンション，アブソー

バおよび車体のすべてをモデル化して解析する必要がある．サスペンションのみであれば

モード密度は低いが，タイヤ，アブソーバおよび車体は，例えば固体伝播音ロードノイズ

の対象周波数である 500Hz程度まで [29]を考慮すると，モード密度が高く，従来のモード

解析による設計は効率的でない [30][31]．そのようなモード解析の難しさからモード密度

が高い系を対象とする場合，SEA（Statistical Energy Analysis）や振動インテンシティな

どのエネルギーフローに着目した解析手法が用いられることが多い．これは，モード密度

が高い系においては，各個別のモードよりもエネルギーフローに着目した方が系の運動の

メカニズムが理解しやすいからである．

SEAは，1960年代に Lyonらにより提唱された振動騒音問題の解析手法 [32]∼[36]であ

り，系を複数の十分にモード密度の高い分系に分割し，各分系における複数の振動モード

が一様な振動エネルギーを持つという仮定の基にそれぞれの分系のエネルギーを各分系

間のパワーバランス方程式を用いて解く手法である．十分にモード密度が高い系に対して

適用することが前提であるため，構造物の波長が短くなりモード密度が高くなる高周波数

の振動騒音問題によく適用される [37][38]．SEAを用いて振動騒音低減対策の設計を検討

する場合，SEAで求められた系のエネルギーフローにおいて，低減したい分系へ流入す

るエネルギーを低減するように，エネルギーの伝わりやすさを示す結合損失係数をエネル

ギー流入寄与の高い経路において小さくするなどして行われる [39]．

このように SEAはモード密度が高い系において設計に用いることができ有用である．

しかしながら，SEAは”十分にモード密度が高い系”という仮定の基に体系化されてい

る．この仮定は，十分にモード密度が高い系においては振動形状の波長が短くなるため，

ある程度距離の離れた箇所における振動の位相は統計的に無視することができるという

前提の下に成り立っている．なお，一般的に，そのような前提条件が成り立つのは，対象

周波数において，一つの分系の中で少なくとも 3波長有する場合と言われている [33]．自

動車のサスペンションは，通常，車体と複数の点で結合されている．それらの結合点は，

路面からの大きな荷重をサスペンションを介して受けるため，車体の骨格に配置される．

車体の骨格は十分に硬く，ロードノイズの対象周波数である 50∼500Hzの間においてはそ

の振動形状の波長は十分に長いため，各結合点間の振動は相関（位相関係）をもつと考え
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られる．そのため，サスペンションに関する振動騒音解析を SEAで行うことは難しい．

また，このような長い波長と短い波長が混在する系の解析手法として，SEAとFEMを

組み合わせた手法が提案されている [40][41]が，その解析手法で得られる結合損失マトリ

クスが SEAのように簡単でなく複雑となるため，解析結果より振動騒音低減対策を見つ

けることが難しい．

もう一方のエネルギーフローに着目した解析である振動インテンシティは，Noiseux[42]

やPavic[43][44]により提唱された振動エネルギーの流れを求める手法である．振動インテ

ンシティは，弾性体のある一点における応力と振動速度の積により定義される．そのた

め，解析手法に SEAのような仮定は無く，応力と振動速度が求まる解析であれば波長の

長い系や非線形性の強い系であったとしても，系の振動インテンシティを求めることによ

りエネルギーフローを示すことは可能である．

振動インテンシティに着目し，系のエネルギーフローをコントロールしようとする試

みに関する文献は存在する [45]∼[47]．しかしながら，実際の設計現場で適用可能なほど系

のエネルギーフローを意図したようにコントロールできる方法があるとは言い難い．こ

れは，振動インテンシティが系の応答解析結果の後処理で求められるため，所望のエネル

ギーフローを実現する系を求めることは，逆問題を解くことであり，非常に難しいからで

ある．

理由 3: ３つ目のサスペンションによる振動騒音対策があまりなされてこなかった理由

としては，自動車開発プロセス上の難しさがあげられる．サスペンションは車両の根幹と

なるものであり，他の部品に先駆け，車両開発の初期段階において仕様がほぼ決定される

ことが多い．その開発初期段階の設計における設計者に許された開発期間は短く，また，

まだ具体的な図面が存在していない．そのため，詳細形状を必要とするFEM解析を繰り

返し行い，サスペンション設計を行うことは不可能と言える [48]．多くの場合において，

開発初期段階のサスペンション設計は，単純な剛体リンクなどでモデル化したサスペン

ションを用いて，操縦安定性などの重要項目を満たすようにサスペンションアームの配置

およびサスペンションブッシュ剛性の仕様検討が行われる．その仕様検討において振動騒

音性能が検討されることはあまりない．開発初期段階で決定されたサスペンションの仕様

を開発後期で変更することは極力避けられるため，開発後期におけるサスペンションによ
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る振動騒音対策はほぼ不可能である．

1.2 本研究の目的

本研究の背景で述べたように，自動車のサスペンションの設計による振動騒音低減は車

両重量低減の観点において効率的であるのに関わらず，その操縦安定性や強度耐久性など

の複数の機能の性能との両立の難しさなどの理由からこれまで敬遠されてきた．そのよう

な背景より，本研究では，サスペンション設計において求められる複数機能の性能を高い

次元で両立することを狙った新たな設計方法を提案することを目的とする．

複数機能を高い次元で両立するための設計は，同一の設計変数（サスペンションの場合

は，サスペンションブッシュ剛性とサスペンションアームの配置）で複数機能の目的関数

を同時に満たす必要がある．したがって，多くのトレードオフ関係が存在するため，複雑

なバランスをとった設計が必要となることは容易に想像できる．そのため，本研究では数

値的に最適化を用いてサスペンションを設計する手法を採用する．最適化において，満た

すべき性能を拘束関数とすることにより複数機能を高い次元で両立した設計を見つける

ことが可能となると考えられる．

本研究において，低減する目的関数はロードノイズレベルとして検討を行う．背景で述

べたように，サスペンションブッシュ剛性を低剛性化することによりロードノイズが低減

するが，それでは複数機能（主に操縦安定性）を両立することは困難であった．そこで，

複数機能の両立の可能性を広げるため，これまで自動車開発プロセス上の難しさからあま

り検討されてこなかった “サスペンションアームの配置によるロードノイズ低減”につい

て注目をする．サスペンションアームの配置は，前述のように開発初期段階において決定

され，開発後期においては極力変更しないようにされる．そのため，本研究においては，

サスペンションアームを剛体リンクとした簡易モデル化による検討を行い，詳細な図面が

無い開発初期段階でも適用できる手法を検討する．

ロードノイズの低減検討は，その振動振幅が微小であることから，線形解析により解析

が行われる．つまり，サスペンションの設計における非線形パラメータ（すなわち，サス

ペンションブッシュの非線形復元力特性）はロードノイズの最適化により一意に決められ

ない．サスペンションの設計によりその性能が支配的に決まるハーシュネスは，その運動
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が大変位であるため一般的に非線形解析が行われ [49]，サスペンションブッシュの非線形

復元力特性によりその性能が変化する．そこで，本研究では，ハーシュネスを目的関数と

したサスペンションブッシュの非線形復元力特性の設計に関しても検討を行う．

また，本研究を通じて用いる最適化による設計では，最終的な最適化結果は得られる

が，その結果に対する物理的解釈が難しく，どのようにして振動騒音が低減されたかとい

う説明することができない場合が多い．そこで本研究では，その物理的解釈を，エネル

ギーフローに着目して考察する．

1.3 本論文の構成

本論文は 6章から構成されており，各章の概要は以下のようである．第 2章では，以降

の章で低減対象とする入力パワーとエネルギーフローの関係を説明する．第 3，4章では，

サスペンションを想定した剛体リンク機構により基礎的な検討を行う．第 3章では，ロー

ドノイズ低減の基礎検討として，サスペンションを想定した剛体リンク機構に支持された

弾性梁への入力パワーを低減する剛体リンク機構のリンクの配置を求め，求められた配置

におけるエネルギーフローおよびモード解析を行い入力パワー低減のメカニズムについて

考察を行う．第 4章では，第 3章と同様なモデルを用いて，ハーシュネス低減の基礎検討

として，サスペンションブッシュを想定したバネの復元力の非線形性を最適化することに

より突起乗り越し時の過渡応答における最大エネルギーを低減する．また，低減メカニズ

ムについて考察を行う．第 5章では，第 3章で示したロードノイズ低減手法を実車モデル

へ展開し，提案する手法が実車開発において有用であることを示し，ロードノイズが低減

した際のエネルギーフローの変化よりそのメカニズムについて考察を行う．第 6章では，

本論文の研究をまとめて，結論を述べる．
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第2章 エネルギーフローの観点による振
動低減の考え方

2.1 はじめに

本章では，第 3章から第 5章における基本的な振動低減の考え方を系のエネルギーフ

ローと入力パワーの関係より説明する．

2.2 振動インテンシティ

2.2.1 時間領域における定義

振動インテンシティは，Noiseux[42]やPavic[43][44]により提唱された構造物の単位面積

を通過する振動エネルギーの大きさと方向をベクトルで表したものであり，時刻 tにおけ

る瞬時振動インテンシティ ι (t)は式 (2.1)で定義される．

ι (t) = −σ (t) · v (t) (2.1)

ここで，σは応力テンソル，vは速度ベクトルであり以下である．

σ =

 σ11 τ12 τ13
τ12 σ22 τ23
τ13 τ23 σ33


v =

{
v1 v2 v3

}T


(2.2)

添え字は直交座標系における各方向成分である．

振動インテンシティ ιとパワーΠ，振動エネルギー E は次のような関係となる．

Π =

∫
ιdS

E =

∫
Πdt

 (2.3)

ここで，Sは振動インテンシティが通過する面積である．
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2.2.2 周波数領域における定義

周波数領域の振動インテンシティ ι (ω)は，式 (2.4)のように時間領域の振動インテンシ

ティ ι (t)の時間平均と総エネルギーが等しくなるということより定義される．

1

2π

∫ ∞

∞
ι (ω) dω =

1

T

∫ T

0

ι (t) dt (2.4)

時間領域における応力テンソルσ (t)と速度ベクトル v (t)は次のようにフーリエ変換 [50]

により周波数領域の関数を用いて表すことができる．

σ (t) = Re

{
1

2π

∫ ∞

−∞
σ (ω1) e

jω1tdω1

}
v (t) = Re

{
1

2π

∫ ∞

−∞
v (ω2) e

jω2tdω2

}
 (2.5)

ここで，ω1，ω2は角周波数，σ (ω)，v (ω)はそれぞれ，複素数で表された周波数領域の

応力テンソルと速度ベクトルである．式 (2.1)(2.5)を式 (2.4)に代入すると式 (2.6)が導か

れる．

1

2π

∫ ∞

−∞
ι (ω) dω =

1

4π2T

∫ ∞

−∞

∫ ∞

−∞

∫ T

0

− Re {σ (ω1)}Re {v (ω2)} cos (ω1t) cos (ω2t)

+ Re {σ (ω1)} Im {v (ω2)} cos (ω1t) sin (ω2t)

+ Im {σ (ω1)}Re {v (ω2)} sin (ω1t) cos (ω2t)

− Im {σ (ω1)} Im {v (ω2)} sin (ω1t) sin (ω2t) dtdω1dω2 (2.6)

式 (2.6)において，ω1 ̸= ω2の場合は，時間 tに関する積分が 0となる．したがって，式

(2.6)の角周波数に関する積分は，ωに関する積分となり，次のように表すことができる．

1

2π

∫ ∞

−∞
ι (ω) dω =

1

2π2T

∫ ∞

−∞

∫ T

0

−Re
{
σ (ω)v (ω) e2jωt

}
dtdω (2.7)

式 (2.7)は最終的に式 (2.8)のように展開される．∫ ∞

−∞
ι (ω) dω =

∫ ∞

−∞
− 1

2
(Re {σ (ω)}Re {v (ω)} − Im {σ (ω)} Im {v}) dω

=

∫ ∞

−∞
−1

2
Re {σ (ω) · v∗ (ω)} dω

(2.8)
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ここで，上付き ∗は共役複素数を示している．式 (2.8)より，周波数領域の振動インテン

シティ ι (ω)は式 (2.9)で表される．

ι (ω) = −1

2
Re {σ (ω) · v∗ (ω)} (2.9)

式 (2.9)の周波数領域の振動インテンシティの定義は，拡張されて定義され，式 (2.10)

のように複素振動インテンシティとして定義される [51]．

ι (ω) = −1

2
σ (ω) · v∗ (ω)

= ιA (ω) + jιR (ω)
(2.10)

ιA = −1

2
Re {σ (ω) · v∗ (ω)}

ιR = −1

2
Im {σ (ω) · v∗ (ω)}

 (2.11)

式 (2.10)において，ιAは振動インテンシティ ι (ω)の実部でありアクティブインテンシ

ティと呼ばれる．アクティブインテンシティは，式 (2.4)から式 (2.9)で導いた周波数領域

の振動インテンシティであり，ある周波数における時間領域の振動インテンシティの時間

平均，すなわちエネルギーフローのネット値を表している．一方，ιRは ι (ω)の虚部であ

りリアクティブインテンシティと呼ばれる．リアクティブインテンシティは，ラグランジ

アン密度の時間変化を示しており，局所的に停留するエネルギーの流れを表す [52]．例え

ば，定在波のような運動においては腹と節の間で停留するエネルギーの流れを表す．次節

において，これらの関係について導出を行う．

2.3 複素振動インテンシティの発散とパワーバランス

周波数領域における単位体積当たりの複素振動インテンシティの発散は，減衰が剛性

に比例する場合において，その単位体積における運動エネルギー，ポテンシャルエネル

ギー，散逸パワーおよび入力パワーとの関係式が導かれる [51][52]．

複素振動インテンシティの発散は次のように表される．

divι = ∇ · ι

=
jω

2
∇ · (σ · u∗)

(2.12)
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ここで，時間依存項 ejωtであることより，v = jωuの関係を用いた．式 (2.12)を展開する

と，式 (2.13)となる．

divι =
jω

2

{
(∇ · σ) · u∗ +

∑
i

∑
j

σjiϵ
∗
ij

}
(2.13)

ここで，ϵijは式 (2.14)で表されるひずみテンソルである．

ϵij =
1

2

(
∂ui
∂xj

+
∂uj
∂xi

)
(2.14)

式 (2.13)の右辺における∇ ·σは，式 (2.15)で表す単位体積の運動方程式の復元力の項で

ある．

−ωρu = ∇ · σ + f (2.15)

ここで，ρは密度であり，f は単位体積にかかる外力である．式 (2.15)の関係を式 (2.13)

に代入することにより次式が導かれる．

divι =
jω

2

{
(−ωρu− f) · u∗ +

∑
i

∑
j

σjiϵ
∗
ij

}
(2.16)

式 (2.16)の右辺の各項は以下で示すエネルギーおよびパワーで表すことができる．

Πin =
−jω
2

f · u∗

T =
ω2

4
ρ |u|2∑

i

∑
j

σjiϵ
∗
ij = ϵij (Dijkl + jHijkl) ϵ

∗
kl

Hijkl = νDijkl +
c

ω
Dijkl

U =
1

4
ϵijDijklϵ

∗
kl

Πdis =
ω2

2
ϵijHijklϵ

∗
kl



(2.17)

i, j, k, lの添え字を用いた変数はテンソル表記であり，アインシュタインの総和規約にな

らう．Πinはそれぞれ単位体積への外力による入力パワーであり，Πdisは単位体積での散

逸パワー，T，Uはそれぞれ単位体積の運動エネルギー，ポテンシャルエネルギーである．

Dijklは剛性テンソル，c，νはそれぞれ粘性減衰とヒステリシス減衰 [53]の大きさを表す

パラメータを示す．
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したがって，式 (2.10)(2.16)(2.17)より，最終的に複素振動インテンシティの発散には

以下の関係が導かれる．

divιA = Re {Πin} − Πdis

divιR = Im {Πin}+ 2ω (T − U)

}
(2.18)

式 (2.18)の第１式は，アクティブインテンシティの発散が単位体積における入力パワー，

伝達パワーおよび散逸パワーの間のパワーバランスを表すことを示している．特に，その

場所に外力による入力パワーがない場合は，アクティブインテンシティの発散は，その場

所におけるエネルギー散逸の大きさを表している．アクティブインテンシティと散逸エネ

ルギーに着目した研究としては中川らの研究 [54]が報告されている．

式 (2.18)の第２式は，前節で述べたように，リアクティブインテンシティの発散がラグ

ランジアン密度 T −Uの時間変化，および系へなされる仕事と関係していることを示して

いる．力学の法則にしたがう運動の条件は，ラグランジアンが停留することである [55]．

したがって，ラグランジアン密度の時間変化とは，停留しているラグラジアンの変化量で

あり，ある周波数における振動の振幅の大きさを表していると考えることができる．

2.4 パワーバランスに基づく振動騒音低減の考え方

2.4.1 連続体に関する一般的表現

Fig 2.1: Energy flow between excited region ΩA and region ΩB with no excitation
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式 (2.18)のパワーバランスの式に基づき，二つの領域間の間の振動エネルギー伝達の抑

制について考える．図 2.1に示すようなN個の加振点が存在する領域ΩAとそれ以外の加

振点の存在しない領域ΩBからなる系を考え，それぞれの領域の減衰が極端に異ならない

場合において ΩAから ΩB への振動エネルギーの流出を防ぐために必要な条件を考える．

式 (2.18)の第 1式（すなわち，アクティブインテンシティの発散に関する式）をそれぞれ

の領域 ΩA，ΩB にわたり積分をすると，以下の各領域におけるパワーバランス方程式が

得られる．

ΠAB = ΠA
in − ΠA

dis (2.19)

ΠBA = −ΠB
dis (2.20)

ΠAB = −ΠBA (2.21)

ΠAB =

∫
∂ΩA

ιA · nAdΓ

ΠBA =

∫
∂ΩB

ιA · nBdΓ

ΠA
in =

∫
ΩA

Re {Πin} dΩ = Re

{
N∑
m=1

−jω
2

fm · u∗
m

}
ΠA
dis =

∫
ΩA

ΠdisdΩ

ΠB
dis =

∫
ΩB

ΠdisdΩ



(2.22)

アクティブインテンシティ ιAの発散の積分にはガウスの発散定理 [56]を用いたため，領

域の境界 ∂Ωにおける積分となっている．nA，nBはそれぞれ領域ΩAとΩBの境界におけ

るそれぞれの領域からの外向き単位法線ベクトルであり，fm，umはそれぞれm番目の加

振点の外力ベクトル，変位ベクトルである．ΠA
inは領域ΩAへの総入力パワーであり，N

個の加振点からの入力パワーの総和となる．ΠA
dis，ΠB

disはそれぞれ領域ΩAと領域ΩB内

での総散逸パワーを示し，ΠABは領域ΩAから領域ΩBへ伝達する総伝達パワー，ΠBAは

領域ΩBから領域ΩAへ伝達する総伝達パワーを示している．つまり，領域ΩAから領域

ΩBへの振動エネルギー伝達の抑制は総伝達パワーΠABを小さくすることである．

総伝達パワーΠABが小さくても，アクティブインテンシティの流れは，構造物の振動

形態により決まるため [57]，図 2.1の経路 (a)のように，領域ΩB内に局所的に大きなエネ

ルギーが流れる場合も考えられる (領域ΩAの境界において局所的な大きな流出と大きな
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流入が存在するが，式 (2.22)の第 1式の積分が小さくなる場合)．しかしながら，そのよ

うな場合においては，式 (2.20)(2.21)の関係より，領域ΩB内での散逸パワーΠB
disも小さ

くなる．

散逸パワーが小さいということは，想定している２つの領域の減衰が極端に異ならない

場合は，式 (2.17)の第 5式より，領域ΩBにおけるひずみが小さいことにを表している．

すなわち領域ΩBにおける振動エネルギーは小さいことを表している．したがって，どの

ようなアクティブインテンシティの流れであっても，総伝達パワーΠABを小さくするこ

とは領域ΩBにおける振動エネルギーを低減することになる．

2.4.2 自動車の路面からの入力に対する振動騒音低減の場合

前節で示したエネルギーフローに着目した振動騒音低減の一般的な考え方を，自動車の

路面からの入力に対する振動騒音問題に適用する．

自動車の路面からの入力による振動騒音は，まず路面の凹凸によりタイヤが強制変位

し，その強制変位により発生するタイヤの振動エネルギーがサスペンションへ伝わり，そ

の後，複数のサスペンションと車体との取り付け点より振動エネルギーが車体へと伝播す

るエネルギーフローである．車体へ伝達した振動エネルギーは，最終的に車体パネルより

音として放射され車室内騒音となる．

そのエネルギーフローにおいて，車体への振動エネルギーの伝達を低減することを考え

る．すなわち，図 2.1におけるΩA，ΩBを，本論文において自動車の振動騒音問題にする

際には，図 2.2のようにタイヤとサスペンションをΩA，車体をΩBとして考える．別の表

現で言い換えると，サスペンションから車体へのエネルギーの伝達を少なくすることを考

える．このような車体へのエネルギー伝達を低減することが車両の室内騒音を低減するこ

とになることは，門松ら [58]により実際の車両で確認されている．

通常，自動車のサスペンションは，例えばリアマルチサスペンションを例にとると，図

2.3のように車体と複数の点で結合されている．したがって，車体への伝達パワーΠABは

式 (2.23)のように各サスペンション取り付け点からの伝達パワーΠiの総和で表される．

ΠAB =
N∑
i=1

Πi (2.23)
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Fig 2.2: A concept of noise and vibration reduction in terms of energy flow

Fig 2.3: An example of rear multi link suspension structure. The suspencion is connected

to body at multi points.
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各サスペンション取り付け点からの伝達パワーΠiは，サスペンションおよび車体の運動

により決まる．したがって，車体への伝達パワーを低減するためには，各取り付け点をそ

れぞれ独立して注目するのではなく，サスペンション分系全体の運動に注目して設計を行

わなければならない．

サスペンション分系の運動を変えるためには，サスペンションの配置を変えるなどの大

きな変更が必要となる．しかしながら，1章の理由３で述べたように，自動車開発プロセ

スにおいては，サスペンションの配置は多くの場合において詳細な図面が作成する前に決

められ，その後の開発において大きな変更をすることは困難である．そのような背景か

ら，本論文では，サスペンションアームを詳細な形状モデルで検討せずに，剛体リンクと

して簡易的モデル化して検討を行う．剛体リンクとしてモデル化する妥当性は，5章で有

限要素法で求めた結果と比較することにより示す．

2.5 本章のまとめ

一般的なエネルギーフローに関して理論的な背景を示した．振動インテンシティの発

散がエネルギーと関係することを導出し，その実部がパワーバランスを表していることを

示した．そのパワーバランスの関係より，一般的なエネルギーフローの観点における振動

騒音低減方法について述べた．その一般的なエネルギーフローの観点における振動騒音低

減方法の考え方を，サスペンションの設計における振動騒音問題に適用し，サスペンショ

ンの設計においては複数のサスペンション取り付け点からの車体への総入力パワーを低

減すれば良いことを示した．
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第3章 サスペンションアームの配置によ
る周波数領域の入力パワー低減の
基礎検討

3.1 はじめに

本章では，サスペンションアームの配置によるロードノイズの基礎検討として，剛体

リンクに支持された梁への入力パワー低減を行う．基礎検討を行うモデルは簡単のため，

図 3.1のような自動車のリアマルチリンクサスペンションアームを簡易化したものを考え

る．路面からの入力は，150Hz付近のロードノイズに寄与の高い車体横方向の強制変位を

用いた [4]．

Fig 3.1: Simpified modeling of rear multi link suspension
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3.2 モデル

Fig 3.2: Model which supposes a multi-link suspension. The model consists of rigid links

and elastic beam.

図 3.2に示す a～gの剛体リンクと弾性梁からなるマルチリンクサスペンションを想定

したモデルを考える．剛体リンクはホイール，ハブ，ナックル，サスペンションアームを

想定し，弾性梁はサブフレーム，車体を想定している．それぞれのリンクはその中央に重

心を持ち，リンク b，c，dはその L端でリンク aの重心と固定される．リンク e，f，gは

その L端でそれぞれリンク b，c，dと，R端で弾性梁の結合点A，B，Cとサスペンショ

ンブッシュを想定した並進バネおよび回転バネで結合されている．弾性梁は簡単のため両

端単純支持とする．入力は路面により強制変位されるタイヤを想定し，片端がリンク aの

L端につけられたバネと減衰要素の他端をX方向に変位 u0で強制変位する．このリンク

aの L単に取り付けられたバネ 1および減衰要素は，タイヤのゴム部分を想定している．

本章では，サスペンションアーム配置変更による入力パワー低減を目的とするため，剛体

リンクの結合点のバネ剛性は変えず，結合点の位置ベクトル ri (i = 2, 3, 4)を変更して入

力パワー低減を行う．
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簡易モデルの大きさ，質量等は実際の自動車を参考に設定する．リンク aは長さ la = 600

mm，単位長さあたりの質量はma = 5.1 kg/m，リンク b～dの単位長さあたりの質量は

mb～md = 2.1 kg/m，リンク e～gの単位長さあたりの質量はme～mg = 1.7 kg/mとした．

バネ１の並進バネ剛性を k1 = 200 N/mm，減衰要素 1の並進方向に関する減衰を c = 0.1

Ns/mmとし，バネ 2～7の並進バネ剛性を k2～k7 = 1.5× 104 N/mm，回転バネ剛性を kθ2

～kθ7 = 3.0× 105 Nmm/radとした．弾性梁はヤング率E = 2.1× 1011 Pa，密度 ρ = 7860

kg/m3，x方向に長さL = 400 mm，z方向に厚さ h = 10 mm，紙面奥行き方向に幅 b = 50

mm，モーダル減衰係数 ηは全てのモードで同じとし η = 0.04とする．リンクの初期配置

は，r2 = {200, 130}mm，r3 = {250,−60}mm，r4 = {120,−110}mmである．

リンクの変位ベクトルをリンクの重心，L端，R端にとり，それぞれの変位ベクトルは

X,Y 方向の並進変位 u, v，回転変位 θの成分を持つ．リンク aの変位ベクトル qaを例に

とると次式となる．

qa =
{

uTao uTaL uTaR

}T
(3.1)

uak =
{
uak vak θak

}T
, k = o, L,R (3.2)

添え字の oは重心，L，Rはそれぞれ L端，R端を表す．他のリンクについても同様に行

い，全てのリンクの変位ベクトルによる一般化座標ベクトル qを次式のように表す．

q =
{

qTa · · · qTg

}T
(3.3)

弾性梁の変位は，弾性梁の分系のモーダル座標系，すなわち，剛体リンクと結合していな

い状態における弾性梁のモーダル座標系で考える．弾性梁の z方向たわみ変位w，回転変

位 ψをモード座標で以下のように表す．

w =
∑
r

ϕwrξr (3.4)

ψ =
∑
r

ϕψrξr (3.5)

ξrは弾性梁分系の r次モードのモード振幅，ϕwr，ϕψrは弾性梁分系の r次モードの並進，

回転方向のモード形状であり，両端単純支持の梁では次式である．

ϕwr (x) = sin
rπx

L
(3.6)
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ϕψr (x) =
rπ

L
cos

rπx

L
(3.7)

本章の以降の節で用いる弾性梁分系のモード変位ベクトル ξを以下のように定義する．

ξ =
{
ξ1 ξ2 · · ·

}T
(3.8)

3.3 弾性構造物への入力パワーと感度

3.3.1 剛体リンク要素

剛体リンクの独立変数と従属変数の関係をリンク aを例にとり示す．剛体リンクの重心

と両端の回転変位は等しいため次式が成り立つ．

θao = θaL = θaR (3.9)

また，重心位置が変位した際の L端，R端の並進方向変位は，回転変位が微小であるとす

ると幾何学的条件より，リンク aの重心からのL端の回転姿勢ΘaL，R端の回転姿勢ΘaR，

重心からの L端，R端のへの長さ laL，laRを用いて次のように表される．{
uaL
vaL

}
=

{
uao
vao

}
+

{
−θaolaL sinΘaL

θaolaL cosΘaL

}
(3.10)

{
uaR
vaR

}
=

{
uao
vao

}
+

{
−θaolaR sinΘaR

θaolaR cosΘaR

}
(3.11)

式 (3.9)(3.10)(3.11)より，以下の関係が導かれる．
uao
uaL
uaR

 =

[
I

βa

]
uao (3.12)

βa =



1 0 −laL sinΘaL

0 1 laL cosΘaL

0 0 1

1 0 −laR sinΘaR

0 1 laR cosΘaR

0 0 1


(3.13)
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ここで，Iは 3× 3の単位行列である．以上のように，剛体リンクの両端の変位は，重心位

置の変位とリンクの初期姿勢の関数として表される．全てのリンクに対して適用すると，

剛体リンクの一般化座標ベクトル qが以下のように表される．

q = βqo (3.14)

β (r2, r3, r4) =



I 0 . . . 0

βa 0 . . .

0 I 0

0 βb 0
...

...
. . . 0

. . . 0 I

0 . . . 0 βg


(3.15)

qo =
{

uTao · · · uTgo

}T
(3.16)

剛体リンクの長さ，回転姿勢が結合点位置 ri (i = 2, 3, 4)の関数であるため，βは結合点

位置の関数となる．βの導出に関しては，付録Aを参照されたい．

3.3.2 運動方程式

弾性梁と剛体リンクの結合点Aにおける並進バネによる反力 fA，回転バネによる反力

MAは式 (3.4)(3.5)より以下のように表される．

fA = −k5

(∑
r

ϕwr (xA) ξr − xeR

)

MA = −kθ5

(∑
r

ϕψr (xA) ξr − θeR

)
 (3.17)

k5，kθ5はそれぞれ点Aで弾性梁と剛体リンクを結合しているバネの並進バネ剛性，回転

バネ剛性であり，xAは弾性梁の軸方向に x軸をとった座標系における点Aの位置である．

弾性梁分系のモーダル座標系における弾性梁への点Aからの力の r次モードへの寄与 fAξr

は次式である．

fAξr = fAϕwr (xA) +MAϕψr (xA) (3.18)

式 (3.17)を式 (3.18)に代入することにより次式が得られる．

fAξ = −KA
ξ ξ −KA

ξqq (3.19)
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ここで，

fAξ =
{
fAξ1 fAξ2 · · · fAξr · · ·

}T
KA
ξij = k5ϕwi (xA)ϕwj (xA) + kθ5ϕψi (xA)ϕψj (xA)

KA
ξq =

[
· · · −k5ϕA

w 0 −kθ5ϕA
ψ · · ·

]
ϕA
w =

{
ϕw1 (xA) ϕw2 (xA) · · · ϕwr (xA) · · ·

}T
ϕA
ψ =

{
ϕψ1 (xA) ϕψ2 (xA) · · · ϕψr (xA) · · ·

}T


(3.20)

KA
ξqは，点Aの剛体リンクの変位ベクトルueRに対応する部分の成分を表記しており，そ

の他の成分は 0である．

同様にすべての結合点（点B，C，1，2，3，4）におけるによる反力を弾性梁分系のモー

ダル座標，剛体リンクの座標で求めることができる．点B，CにおけるKB
ξq，KC

ξqマトリ

クスにおいては，それぞれ ufR，ugRに対応した部分の成分となる．

弾性梁分系の運動方程式は，剛体リンクと結合していない場合の弾性梁分系のモーダル

座標系において，剛体リンクとの結合点A，B，Cからの力の各モードへの寄与 fAξ ，fBξ ，

fCξ を用いて次式となる．

Dξξ = fAξ + fBξ + fCξ (3.21)

ここで，Dξは弾性梁分系のモーダル動剛性であり，その r行 s列成分Dξrsは以下である．

Dξrs =

{
µr (−ω2 + jωωrηr + ω2

r) , r = s

0 , r ̸= s
(3.22)

µr，ωr，ηrはそれぞれ剛体リンクと結合していない場合の弾性梁分系のモーダル座標系

における r次モードのモーダル質量，固有角振動数，モーダル減衰係数である．

リンク aの重心におけるリンク b，c，dとの拘束は，リンク aの重心とそれぞれリンク

b，c，dのL端の変位が等しくなることから，式 (3.23)のような拘束式Φにより表される．

Φ =


uao − ubL
uao − ucL
uao − udL

 = 0 (3.23)

式 (3.23)を剛体リンクの一般化座標ベクトルqに関して線形化することにより式 (3.24)が

得られる．

Φ,qq = 0 (3.24)
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ここでΦ,qはヤコビアンマトリクスと呼ばれ，次式である．

Φ,q =
∂Φ

∂q
(3.25)

剛体リンクの運動方程式は，拘束による力を式 (3.25)のヤコビアンマトリクスΦ,qとラグ

ランジュ乗数λを用いることにより次式のように表すことができる [59]．

Dqq+ΦT
,qλ = −

(
KA
ξq

T
+KB

ξq

T
+KC

ξq

T
)
ξ + f (3.26)

ここでDqは弾性梁が運動していない場合（弾性梁を剛壁として考えた場合）の剛体リンクの

動剛性マトリクスであり，結合点位置ベクトル ri (i = 2, 3, 4)の関数である．KA
ξq,K

B
ξq,K

C
ξq

はそれぞれ弾性梁との結合点A，B，Cにおける剛性マトリクスであり，弾性梁分系のモー

ド変位ベクトル ξとの積は弾性梁の変位により剛体リンクへ加わる力を表す．f はバネ 1

によるリンク aの L端への入力ベクトルである．

式 (3.21)(3.24)(3.26)を連立することにより次式が導かれる． Dξ +Cξ Cξq 0

CT
ξq Dq ΦT

,q

0 Φ,q 0




ξ

q

λ

 =


0

f

0

 (3.27)

Cξ = KA
ξ +KB

ξ +KC
ξ (3.28)

Cξq = KA
ξq +KB

ξq +KC
ξq (3.29)

Cξは剛体リンクが運動していない状態において，バネ 5～7により弾性梁へ付加される動

剛性を示しており，それぞれ式 (3.28)のように点A，点B，点Cの寄与に分かれる．Cξq

は剛体リンクの運動がバネ 5～7を介して弾性梁へ及ぼす力の連成項であり，Cξと同様に

各結合点からの寄与に分かれる．

式 (3.27)に式 (3.14)を代入し，式 (3.27)の第 2式の左からβT をかけることにより剛体

リンクの自由度が各剛体リンクの重心位置の自由度のみで表される．

Dx = F (3.30)

D =

 Dξ +Cξ Cξqβ 0

βTCT
ξq βTDqβ βTΦT

,q

0 Φ,qβ 0


x =

{
ξT qTo λT

}T
F =

{
0
(
βT f

)T
0
}T


(3.31)
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3.3.3 弾性梁への入力パワー

剛体リンクから弾性梁への入力パワーΠは，弾性梁と剛体リンクの結合点A，B，Cか

らの入力パワーの和として次式のように表される．

Π = ΠA +ΠB +ΠC (3.32)

Πk = Re

{
−jω
2

(fkw
∗ (xk) +Mkψ

∗ (xk))

}
, k = A,B,C (3.33)

ここで，fB，MB，fC，MCは式 (3.17)で示した fA，MAと同様に，それぞれ弾性梁と結

合している並進バネ，回転バネから弾性梁のB点，C点にかかる力，モーメントである．

式 (3.32)を弾性梁のモーダル座標系で表し，式 (3.19)(3.28)(3.29)などを用いて展開する

と次のようになる．

Π = Re

{
jω

2

(
ξHCξξ + ξHCξqq

)}
(3.34)

上付きHは共役転置を示す．式 (3.27)の第 1式より以下の関係がある．

Cξqq = − (Dξ +Cξ) ξ (3.35)

式 (3.34)に式 (3.35)を代入すると最終的に次のように表される．

Π = ξHRξ (3.36)

R = Re

{
−jω
2

Dξ

}
(3.37)

式 (3.36)は，弾性梁での散逸パワーを示しており，式 (3.34)と式 (3.36)が等しいことは，

入力パワーと散逸パワーが等しくなるというパワーバランスを表している．

3.3.4 入力パワーの感度

2章で述べたように，剛体リンクから弾性梁への入力パワーを低減することを考える．

加振力の大きさや位相を任意に選べる場合は，2次形式で表された入力パワーを固有値解

析することにより入力パワーの入る効率が低い加振分布を求めることができる [51]．しか

し，サスペンションのような分系の運動により加振分布が決まる系においては，任意に加

振分布を設定することは難しい．また，1章で述べたように，サスペンションは複数機能
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に影響を及ぼす部品であり，それらの複数機能を高水準で両立することが求められる．そ

の両立を達成するために，本研究では局所最適化手法を用いた設計手法を提案する．すな

わち，剛体リンク結合点位置に関する入力パワーの感度解析 [60]を用いて形状最適化を行

い入力パワーを低減することを考える．

結合点の位置ベクトル ri (i = 2, 3, 4)のX,Y 方向成分を設計変数 γとする．入力パワー

Πの設計変数 γに対する一次感度は次式となる．

∂Π

∂γ
= 2Re

{
∂ξH

∂γ
Rξ

}
+ ξH

∂R

∂γ
ξ (3.38)

式 (3.37)のRは弾性梁分系のモーダルパラメータに関する関数であり，γの関数でない

ので，右辺第 2項は 0となる．∂ξ/∂γは全系の運動方程式 (3.30)を γに関して微分するこ

とにより求められる ∂x/∂γの一部である．

∂x

∂γ
= −D−1∂D

∂γ
x+D−1∂F

∂γ
(3.39)

上式の右辺第 2項のFは，式 (3.31)で示すように，式 (3.15)で示した各剛体リンクの両端

の変位と重心の変位の関係を表した βマトリクスの関数であるので設計変数 γの関数で

あるが，検討を行うモデルでは外力ベクトル f のかかる部分はβマトリクス中のβaに対

応し，βaは設計変数 γの関数でないため 0となる．右辺第 1項の ∂D/∂γは，β，Dqが設

計変数 γの関数であるので次のようになる．

∂D

∂γ
=


0 Cξq

∂β

∂γ
0

∂βT

∂γ
CT
ξq

∂βT

∂γ
Dqβ + βT

∂Dq

∂γ
β + βDq

∂β

∂γ

∂βT

∂γ
ΦT
,q

0 Φ,q
∂β

∂γ
0

 (3.40)

3.3.5 弾性梁への入力パワーのクロスモード展開

エネルギーフローの変化を固有モードの観点より考察するために，剛体リンク，弾性梁

からなる全系の固有モードを考え，入力パワーを全系の固有モードに関して展開する．
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固有値解析

拘束を含む系の固有値分解は池澤らの手法 [26]にならう．運動方程式 (3.30)(3.31)にお

いて βTΦT
,qをQR分解する．

βTΦT
,q =

[
Q1 Q2

] [ R1

0

]
= Q1R1 (3.41)

剛体リンクの変位ベクトル qoを以下のように拘束力に直交した剛体リンクの変位ベクト

ル q̂oで表す．

qo = Q2q̂o (3.42)

式 (3.42)を運動方程式 (3.30)(3.31)に代入し，第 2式の左からQT
2 をかけると次式が導か

れる．

D̂x̂ = F̂ (3.43)

D̂ =

[
Dξ +Cξ CξqβQ2

QT
2β

TCT
ξq QT

2β
TDqβQ2

]
x̂ =

{
ξT q̂To

}T
F̂ =

{
0
(
QT

2β
T f
)T }T


(3.44)

式 (3.43)は次のように慣性項，減衰項，剛性項に分けて表すことができる．(
−ω2D̂M + jωD̂C + D̂K

)
x̂ = F̂ (3.45)

上式の jωD̂C を省略することにより実固有値解析が可能となり，その実固有ベクトルを

並べたモードマトリクス ϕを求め，それを用いて以下のように系全体の拘束力に直交し

た変位ベクトル x̂を全系のモード座標 ζで表す．

x̂ = ϕζ (3.46)

式 (3.42)，式 (3.44)の第 2式と式 (3.46)より，変位ベクトル
{
ξT qTo

}T は全系のモード座
標 ζで次のように表される． {

ξ

qo

}
=

[
I 0

0 Q2

]
ϕζ

=

[
φξ

φqo

]
ζ

(3.47)
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φξ =
[
I 0

]
ϕ

φqo =
[
0 Q2

]
ϕ

 (3.48)

クロスモード展開

式 (3.34)で表された入力パワーへ式 (3.14)(3.47)を代入すると次式が導かれる．

Π = Re

{
jω

2
ζHΨζ

}
(3.49)

Ψ = φT
ξCξφξ +φT

ξ Cξqβφqo (3.50)

全系の r次モードのモード振幅 ζr と全系の s次モードのモード振幅 ζsには Im {ζrζ∗s} =

−Im {ζsζ∗r }の関係があり，Ψが実数マトリクスであることより，式 (3.49)は振動インテ

ンシティのモード展開 [61][62]と同様に全系の r次モードと全系の s次モードの組み合わ

せの線形和として以下のように展開される．

Π =
n−1∑
r=1

n∑
s=r+1

χrsIm {ζrζ∗s} (3.51)

χrs =
ω

2
(Ψrs −Ψsr) (3.52)

ここで，nは全系のモード座標 ζのモード数，ΨrsはΨマトリクスの r行 s列成分である．

それぞれ χrsを (r,s)次クロスモード係数，Im {ζrζ∗s}を (r,s)次クロスモード振幅と呼ぶ

こととする．

3.4 解析結果

3.4.1 形状最適化結果

入力パワーの感度を用いて剛体リンクの形状の最適化を行う．最適化手法は，安定に最

適解に収束し，かつ最適解への収束が早いMMA[63]を用いた．設計変数は結合点の位置

ベクトル ri (i = 2, 3, 4)のX,Y 成分の 6変数とし，設計変数の範囲をそれぞれ初期位置か

ら±25 [mm]とした．目的関数 Jobjは次式で表される低減したい周波数範囲における入力

パワーの積分値とする．

Jobj =

∫ f2

f1

Πdf (3.53)
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周波数の積分範囲は，初期配置において大きなピークが確認された f1 =100 Hz，f2 =200

Hzの周波数範囲とした．

図 3.3に初期配置と設計変数の範囲，最適化後の配置を示す．図 3.4(a)に式 (3.54)で表

される強制変位による系全体への入力パワーΠsysを示し，図 3.4(b)に弾性梁への入力パ

ワーを示す．

Πsys = Re

{
−jω
2

{−k1 (uaL − u0)− jωc (uaL − u0)}u∗0
}

(3.54)
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Fig 3.3: Optimization results. Initial configuration (blue dashed), optimized configuration

(red solid) and design space (green dotted)

図 3.4(a)の系全体への入力パワーにおいては，初期と最適化後のそれぞれの配置にお

ける入力パワーの大きさはほとんど変わらない．しかし，図 3.4(b)の弾性梁への入力パ

ワーにおいては，最適化対象周波数帯のピーク周波数（特に 117Hzのピーク）において，

大きな低減が確認できる．このことは，パワーバランスの観点から考えると，剛体リンク
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Fig 3.4: Results of optimization. (a) Input power to the system and (b) Input power to

the elastic beam in the case of the initial configuration (blue dashed) and the optimized

configuration (red solid).
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の配置の最適化により，系へ入力されたパワーが何かしらの形で弾性梁へ伝達せず，他の

場所で散逸するようなエネルギーフローになったということを示している．このエネル

ギーフローの変化について以降の節で考察を行う．

3.4.2 各結合点からの寄与

初期配置と最適配置におけるエネルギーフローを確認するために，弾性梁と剛体リンク

の各結合点（A,B,C）における弾性梁への正の入力パワーと負の入力パワーの寄与を次式

で示す正規化した入力パワーを用いて表す．

Πk
nor =

Πk

|ΠA|+ |ΠB|+ |ΠC |
, (k = A,B,C)

Πtot
nor = ΠA

nor +ΠB
nor +ΠC

nor

 (3.55)

Πtot
norは，全ての点で正の入力パワーが入っていれば 1となる．初期配置と最適配置の正

規化した入力パワーを図 3.5に示す．正規化した入力パワーが負の値となっている周波数

帯（初期位置における 150 Hz以下の点Aからの入力など）は，その点の梁の振動速度方

向とリンクからの力の方向が逆となり，その点で梁のエネルギーが散逸していることを示

している．

図 3.4(b)において大きな低減効果が確認できた対象周波数帯の低周波数側のピーク (初

期配置における 117Hz，最適配置における 115Hzのピーク)に着目する．図 3.5より，こ

れらのピーク周波数においては，正の入力パワーとなる結合点と負の入力パワーとなる結

合点が存在する．初期配置では，それらの正規化された入力パワーのトータルは 0.25程

度であるのに対し，最適配置においては，正規化された入力パワーのトータルが 0に近く

なっている．つまり，最適配置では，正の入力パワーと負の入力パワーの相殺による入力

パワーの低減が起こっていることがわかる．

3.4.3 入力パワーの全系のモードに関するクロスモード展開による考察

図 3.4(b)で大きな低減効果が確認できた 2次共振周波数（初期配置の 117Hz，最適配置

の 115Hz）と，最適化対象周波数ではないが広い周波数帯で低減が確認できた 200Hz以上

の高周波域の 2つの周波数帯について 3.3.5節で示したクロスモード展開を用いて考察を

行う．
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Fig 3.5: Normalized input power of Eq.(3.55), of the case (a) of initial configuration, (b)
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剛体リンクの配置最適化による全系の固有モードの変化

初期配置における全系の固有モード形状を図 3.6に示し，最適配置における全系の固有

モード形状を図 3.7に示す．図 3.6と図 3.7の比較より，最適化対象周波数帯に固有周波

数を持つ全系の 2次モードのモード形状が大きく変化しているが，その他の全系のモード

形状はあまり変化していないことが確認できる．

 16.72[Hz] 117.81[Hz] 152.15[Hz] 561.64[Hz] 778.32[Hz]

(a) 1st mode (b) 2nd mode (c) 3rd mode (d) 4th mode (e) 5th mode

Fig 3.6: Modeshape of the first 5 modes of whole system in the initial configuration: The

configration (gray dashed), modeshape of rigid links (red sold) and elastic beam (blue

solid).

 20.24[Hz] 115.71[Hz] 126.93[Hz] 562.76[Hz] 766.27[Hz]

(a) 1st mode (b) 2nd mode (c) 3rd mode (d) 4th mode (e) 5th mode

Fig 3.7: Modeshape of the first 5 modes in the optimized configuration: The configration

(gray dashed), modeshape of rigid links (red sold) and elastic beam (blue solid).
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全系 2次共振周波数のピークにおける入力パワーのクロスモード展開

図 3.4(b)の最適化対象周波数帯の低周波数側の共振周波数における全系のモード振幅

|ζr|，クロスモード振幅 Im {ζrζ∗s}，クロスモード入力パワーを，初期配置の場合を図 3.8

に，最適配置の場合を図 3.9にそれぞれ示す．全系のモード振幅は 1次から 7次，クロス

モード振幅とクロスモード入力パワーはクロスモード入力パワーの大きい 7つを選び表

示する．図 3.8(c)，図 3.9(c)のクロスモード入力パワーには，トータルのクロスモード入

力パワーに加え，各結合点A，B，Cからのクロスモード入力パワー成分も合わせて表示

する．

初期配置の場合においては，図 3.8(a)のように全系 2次モードが大きく励起している．

検討をしているような減衰が小さい場合，クロスモード振幅は共振している全系 2次モー

ドとそれ以外の全系モードの位相差が π/2となることから，共振している全系 2次モード

とのクロスモード振幅が大きくなる．全系 2次モードの次に全系 3次モードのモード振幅

が大きいことから，(2,3)次のクロスモード成分が大きくなっていることが図 3.8(b)より

確認できる．しかしながら，図 3.8(c)のクロスモード入力パワーにおいては，(2,3)次クロ

スモードの各取り付け点からの入力パワーが正と負で相殺するため，(2,3)次クロスモー

ドの総入力パワーは小さく，(2,4)次クロスモードの入力パワーが支配的な成分となって

いる．

最適配置の場合においては，図 3.9(a)のように全系 2次モードの共振周波数であるが，

全系 3次モードが全系 2次モードよりも大きく励起している．この全系 2次モード振幅の

減少は，図 3.7(b)のように，全系 2次モードのモード形状が加振点において節を持つため

である．全系 2次モード振幅が小さいことより，それに伴い，図 3.9(b)のように (2,3)次

モード以外の全系 2次モードに関連したクロスモード振幅が小さくなり，それにより初期

配置で支配的であった全系 (2,4)次モードのクロスモード入力パワーも小さくなっている

ことが図 3.9(c)より確認ができる．

この全系 2次モードを励起しないようにする全系モードの変化により，剛体リンク aの

L端が振動モードの節となるため，図 3.2の入力点付近の減衰要素での振動が大きくなり，

そこで大きなエネルギー散逸が発生していると考えられる．すなわち，入力付近で大きな

散逸をさせ，系全体に流れるエネルギーの量を低減するようなエネルギーフローにしてい

ると考察できる．検討しているモデルの減衰が剛体リンク aのL端の減衰要素と弾性梁の
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Fig 3.8: Modal component of whole system at 2nd peak in the initial configuration. (a)

Modal amplitude. (b) Cross modal amplitude. (c) Cross modal input power. Total input

power (blue), input power from the point A (red), from the point B (green) and from the

point C (cyan)
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Fig 3.9: Modal component of whole system at 2nd peak in the optimized configuration.

(a) Modal amplitude. (b) Cross modal amplitude. (c) Cross modal input power. Total

input power (blue), input power from the point A (red), from the point B (green) and

from the point C (cyan)
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減衰のみであることから，系への入力パワーが同じであり，弾性梁の散逸パワーが小さく

なれば剛体リンク aのL端の減衰要素の散逸パワーが大きくなることはパワーバランスの

観点からも明白である．

また，図 3.5で確認された各結合点間の入力パワーの相殺は，図 3.8(c)，図 3.9(c)より

入力パワーが相殺しているクロスモードが初期配置，最適配置ともに主に (2,3)次クロス

モードだけであることから，(2,3)次クロスモードによるものであるということが分かる．

特に図 3.5(b)の最適配置において正規化された入力パワーが 0に近くなったことは，図

3.9(c)のように (2,3)次モード以外のクロスモード成分の寄与が小さくなったためである．

したがって，全系 2次共振周波数のピークにおける弾性梁への入力パワーの低減は以下

の 2つで成されていると考えられる．

1. 入力付近で大きくパワーを散逸をさせ，系へ流れるエネルギーの総量を低減

2. 弾性梁への入力パワーが相殺されるクロスモードのみが励起されるような全系のモー

ドとすることによる弾性梁への入力パワーの相殺による低減

最適化対象周波数帯より高周波側の入力パワーのクロスモード展開

図 3.4(b)において，最適化対象周波数ではないが，最適配置において 200Hz以上の高周

波域の入力パワーが低減している．250Hzにおけるクロスモードを確認することにより，

その周波数帯で入力パワーが低減している理由について考察を行う．図 3.10に 250Hzに

おける (a)モード振幅，(b)クロスモード振幅，(c)クロスモード入力パワーのそれぞれ初

期配置の場合と最適配置の場合を示す．モード振幅は 1次から 7次を，クロスモード振幅

とクロスモード入力パワーは，それぞれ初期配置，最適配置においてクロスモード入力パ

ワーの大きい 7つを選び，その論理和（結果として 8個）を示す．

図 3.10(c)より，初期配置，最適配置ともに (3,5)次，(3,11)次クロスモード入力パワー

が大きいことが分かる．また，初期配置においては，(2,5)次，(2,11)次クロスモード入力

パワーも大きな成分を持っている．また，

まず，初期配置と最適配置の (3,5)次クロスモード入力パワーについて考える．図3.10(a)

より，3次，5次ともに初期配置より最適配置の方が振幅が小さい．それに伴い，図 3.10(b)
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において (3,5)次クロスモード振幅が小さくなっていることが確認できる．これにより

(3,5)次クロスモード入力パワーが低減していると説明できる．

次に，(2,5)次および (2,11)次クロスモード入力パワーについて考える．図 3.10(a)にお

いて，最適配置における 2次モード振幅が非常に小さくなっていることが確認できる．こ

れは，前節でも述べたように，加振点が 2次モードのモード形状の節となっているからで

ある．そのため，2次モードが関連する (2,5)次，(2,11)次のクロスモード振幅が小さくな

る．その結果，(2,5)次，(2,11)次のクロスモード入力パワーがほぼ 0になっている．

以上のクロスモード入力パワーによる結果より，エネルギーフローは全系の各固有モー

ドの相互関係により決められていることがわかる．一般的に行われてきたモード解析で

は，単一の振動モードに着目して，その振幅を下げる対策を検討されてきた．しかしなが

ら，本章で示したような複数の振動モードの相互関係によるエネルギーフローの変更を従

来のモード解析で行うことは非常に難しいと思われる．特に，本論文の対象としている車

両モデルとなると数百から数千の振動モードが存在する．その際には，各一つ一つの振動

モードを対象に対策検討を行うより，エネルギーフローに着目して解析を行うことが良い

設計を行う上で有用な方法であると言える．

3.5 本章のまとめ

本章では，設計初期段階で特に検討が難しいサスペンションアームの配置検討の基礎検

討を行った．これまでに行われてこなかったサスペンションアームによるロードノイズ低

減を，サスペンションアームを剛体リンク，車体を弾性梁とした 2次元基礎モデルにおい

て検討を行った．基礎モデルによる検討により以下の結論を得た．

• 検討を行った 2次元基礎モデルにおいて，系への入力パワーは剛体リンク配置の最

適化前と後でほとんど変化しない．その一方，剛体リンクに支持される弾性梁への

入力パワーは大幅に低減された．このことより，剛体リンクの配置を変更により系

のエネルギーフローを大きく変化することが分かった．

• 弾性梁への入力パワー低減のメカニズムについて，エネルギーフローに着目し考察
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Fig 3.10: Comparison of modal componet at 250Hz. (a) modal amplitude, (b) cross modal

amplitude and (c) cross modal input power in initial configuration (blue) and optimized

configuration (red).
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を行い，検討を行った基礎モデルでは以下の２つのメカニズムにより入力パワーが

低減しているということが分かった．

1. 入力付近で大きくパワーを散逸をさせ，系へ流れるエネルギーの総量を低減

2. 弾性梁への入力パワーが相殺されるクロスモードのみが励起されるような全系

のモードとすることによる弾性梁への入力パワーの相殺による低減

• 入力パワーのクロスモード展開より，入力パワーの大きさはクロスモードで決まる

ため，対象としている周波数付近より離れた周波数に固有周波数をもつ振動モード

の影響が現れることが分かった．
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第4章 サスペンションブッシュの非線形
復元力特性による時間領域の振動
応答低減の基礎検討

4.1 はじめに

3章ではロードノイズを対象とした周波数領域の振動騒音低減検討を行った．ロードノ

イズは，振動振幅が微小であることから，一般的には線形解析で解析が行われる．サスペ

ンションアームをつなぐサスペンションブッシュは，その復元力は非線形特性を有する．

ロードノイズのような微小変位の現象では，平衡点まわりの線形化された線形復元力特性

で十分な精度の解析ができるが，突起を乗り越した時のハーシュネスと呼ばれる乗員に不

快感をもたらす振動は大変位が生じ，その変位はサスペンションブッシュが非線形復元力

を考慮しなければいけない程の大きさである．サスペンションに関連し大変位を生じる現

象は，多くの場合においてハーシュネスのような時間領域の振動現象である．

そこで本章では，サスペンションブッシュの非線形復元力特性の設計の基礎検討とし

て，時間領域の振動現象であるハーシュネスの低減について 3章と同様なモデルを用いて

検討を行う．3章ではロードノイズの入力としてタイヤ接地面の車体横方向の強制変位を

用いたが，本章のハーシュネスの解析では突起乗り越しの強制変位を入力として用い，弾

性梁の振動エネルギー応答の最大値を低減することを考える．

4.2 モデル

図 4.1に示す 3章と同様なモデルを用いて検討を行う．3章と異なる点は，バネ 2～7が

非線形バネであること，および接地面GDにおけるバネ 1がX，Yの双方向についている

ことである．
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Fig 4.1: The model to be used in this chapter. Nonlinear springs are added to the model

in chap.2.

図 4.1に示すモデルは a～gの剛体リンクと両端単純支持の弾性梁からなり，剛体リン

ク b，c，dはその L端で剛体リンク aの重心と固定される．剛体リンク e，f，gはその L

端でそれぞれ剛体リンク b，c，dと，R端で弾性梁の結合点A，B，Cと並進バネおよび

回転バネで結合されている．簡単のため，バネ 2～7は並進方向にのみ非線形復元力を有

し，回転方向は線形復元力で表せるとする．入力は，剛体リンク aの L端のX 方向，Y

方向にそれぞれつけられた線形バネと減衰要素の他端GDを強制変位する．

3章で記載したパラメータと同じものは 3.2節を参照されたい．本章に特有なパラメータ

は以下のようになっている．バネ１の並進線形バネ剛性はX,Y 方向共にk1 = 200 N/mm，

減衰要素 1の並進方向に関する減衰はX,Y 方向共に c = 0.1 Ns/mmである．点GDの強

制変位 uGDは突起乗り越しを想定した式 (4.1)(4.2)を用いる．

uGD =

{ a

2
sin 2ϑ

a sinϑ

}
(4.1)

ϑ = arccos

(
a− vτ

a

)
(4.2)

ここで，τ は強制変位の開始時刻を 0とした時刻であり，突起の高さ aは 20 mmとする．

vは突起乗り越し時の乗り越し速度である．
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4.3 運動方程式

図 4.1に示した系の運動方程式をマルチボディダイナミクスの定式化 [59]に基づき導出

する．一般化座標として，剛体リンクの位置，姿勢および弾性梁のモーダル座標系を用

い，剛体リンク a～d間の結合を拘束として取り扱う．

4.3.1 一般化座標

剛体リンク

3章においては，各剛体リンクの両端と重心に一般化座標をとったが，本章においては，

各剛体リンクの重心において局所座標をとり，大域座標O −XY における局所座標の位

置および姿勢を一般化座標とする．これは，非線形バネを扱うのに，そのようにしたほう

が扱いやすいからである．剛体リンク aを例にとると，剛体リンク aの一般化座標 qaは

次のように表される．

qa =
{
xa ya Θa

}T
(4.3)

ここで，xa，yaはそれぞれ剛体リンク aの重心のX座標，Y 座標であり，Θaは剛体リン

ク aの姿勢である．すべての剛体リンクの一般化座標 qは次のように表される．

q =
{

qTa qTb qTc qTd qTe qTf qTg

}T
(4.4)

弾性梁

弾性梁の変位は，振動振幅が微小である場合を考える．これは，自動車のハーシュネス

の現象を想定した際に，その振動の変位はサスペンションブッシュでは非線形復元力が発

生するが，車体では非線形復元力が発生しない程度の振幅であるためである．

したがって，3章と同じく両端単純支持梁の線形化された運動方程式より導出した実固

有モードの重ね合わせで表せるとする．弾性梁の z方向たわみ変位 wをモード座標で以

下のように表す．

w =
∑
r

ϕrξr (4.5)
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ξrは r次モードのモード振幅，ϕrは r次モードのモード形状であり，両端単純支持の梁で

は次式である．

ϕr (x) = sin
rπx

L
(4.6)

モード振幅の一般化座標 ξを以下のように定義する．

ξ =
{
ξ1 ξ2 · · ·

}T
(4.7)

4.3.2 局所座標から大域座標への座標変換

剛体リンクに固定された局所座標で表されるベクトルは上付き (l)で表すとする．例え

ば，リンク aの重心からリンク aの L端へのベクトル s
(l)
aLは次のようになる．

s
(l)
aL =

{
−la
2

0 0

}T
(4.8)

添え字 aLは剛体リンク aの L端を意味し，以降同様な表記で剛体リンクの端点を表す．

式 (4.8)において，ベクトルの第 1，第 2成分はそれぞれ局所座標系における x，y座標を

示す．第 3成分は剛体リンクの一般化座標と次元を同じにして表記を簡単にするために便

宜上用いる．（したがって，局所座標系では常に 0である．）局所座標系で表された式 (4.8)

は剛体リンク aの座標変換マトリクスTaを用いて大域座標 O − XY での位置ベクトル

saLへ変換される．

saL = Tas
(l)
sL (4.9)

Ta =

 cosΘa − sinΘa 0

sinΘa cosΘa 0

0 0 0

 (4.10)

4.3.3 拘束

リンク a，b，c，d間の拘束は次のように表される．

Φ =


qb + sbL − qa −∆ab

qc + scL − qa −∆ac

qd + sdL − qa −∆ad

 = 0 (4.11)
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∆abは剛体リンク aと剛体リンク bの無荷重時の平衡位置における相対角を表すベクトル

であり，剛体リンク aの平衡姿勢Θ0a，剛体リンクの平衡姿勢Θ0bを用いて次のように表

される．

∆ab =


0

0

Θ0b −Θ0a

 (4.12)

∆ac，∆adに関しても同様である．

本論文で検討するモデルにおいては，剛体リンク a～dを一つの剛体として扱うことも

可能であるが，ピンジョイントなどの拘束を有する場合なども考慮し，剛体リンク a～d

の結合を拘束として取り扱う．

4.3.4 バネによる復元力

並進方向のバネとして平衡位置に関して対称で等方性な復元力を有する非線形バネを考

える．このような非線形特性を持つ様々なバネが考えられるが，簡単のため，1次と 3次

関数により表される非線形バネを考える．その際の復元力のポテンシャルエネルギー U

は次のように表される [64]．

U =
1

2
kr2 +

1

4
αr4

r2 = d2x + d2y

 (4.13)

ここで，kは線形バネのバネ定数，αは 3次の非線形復元力係数である．dx，dyはバネの

相対変位ベクトルd = {dx dy dθ}T のX，Y 成分である．相対変位ベクトルは一般化座標

を用いて表され，例えばバネ 2における剛体リンク bに対する剛体リンク eの相対変位ベ

クトル d2は次のように表される．

d2 = qe + seL − (qb + sbR) (4.14)

X方向，Y 方向の復元力 fx，fyはそれぞれ式 (4.13)をバネが取り付けられた点のX，Y

座標で偏微分することにより求められ最終的に次のようになる．

fx = −kdx − α
(
d3x + dxd

2
y

)
fy = −kdy − α

(
d2xdy + d3y

) } (4.15)
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また，回転方向のバネは線形な回転バネとしており，そのバネ定数 kθとすると，復元

モーメント fθは次式となる．

fθ = −kθdθ (4.16)

本章で検討するモデルにおいて，式 (4.15)(4.16)の線形バネ係数 k, kθは 3章と同じ値を用

いる．

4.3.5 系の運動方程式

各剛体リンクにかかる力およびモーメントと，弾性梁へかかる力およびモーメントの動

的釣り合いより系の運動方程式が次式のように導かれる [59]．

Mqq̈+ΦT
,q (q)λ = Fq (q, q̇, ξ)

mξξ̈ = Fξ (q, ξ)− cξξ̇ − kξξ

 (4.17)

ここで，Mqは剛体リンクの質量マトリクス，Fqは剛体リンクを結合しているバネ 1から

バネ 7による力と減衰要素 1による力であり，剛体リンクの位置，速度および弾性梁の振

動振幅の関数である．式 (4.17)の上式左辺第 2項ΦT
,q (q)λは拘束式 (4.11)による拘束力

をラグランジュ乗数λを用いて表している．ここで，Φ,qは拘束式 (4.11)のヤコビマトリ

クスである．表記 x,yは偏微分 ∂x/∂yを表し，以降も同表記は偏微分を示す．mξ，cξ，kξ

はそれぞれ弾性梁のモーダル質量マトリクス，モーダル減衰マトリクス，モーダル剛性マ

トリクスであり，Fξは剛体リンクと弾性梁との間のバネ 5からバネ 7による力をモーダ

ル座標で表したベクトルで，剛体リンクの位置と弾性梁のモード振幅の関数である．

式 (4.17)は同時に拘束式 (4.11)を満たさなければならない微分代数方程式である．本

論文においては，その微分代数方程式を陰解法のひとつであるニューマーク β法 [65]を用

いて数値積分する．

4.4 弾性梁エネルギーの過渡応答

自動車の性能のうち，時間領域で評価される性能はハーシュネスや瞬間最大応力などが

あげられる．それらの一般的な評価として，本論文ではエネルギー最大値（弾性梁の振動

エネルギーの過渡応答の最大値）を用いる．振動エネルギーで評価をする利点は，エネル
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ギーフローの観点で解析を行うことができることである．エネルギーフローの観点で解析

を行うことにより，図 4.1のモデルのような複雑な系における非線形挙動においても振動

エネルギーに対する各結合点および減衰の寄与を確認することができ，系の運動の変化の

物理的解釈が容易となる．

4.4.1 弾性梁エネルギーの過渡応答の感度

時刻 tにおける弾性梁エネルギーの過渡応答 E (t)は次式のように時刻 tにおける運動エ

ネルギーとポテンシャルエネルギーの和で表される．

E (t) =
1

2
ξ̇Tmξξ̇ +

1

2
ξTkξξ (4.18)

評価関数 Jobjはエネルギー最大値とし，式 (4.19)で表される．

Jobj = max {E (t)} (4.19)

本論文では，エネルギー最大値に対するバネの非線形復元力特性の影響を，エネルギー

最大値を最大化および最小化することにより示す．最大化および最小化は感度を用いた局

所最適化により行う．設計変数を γとすると，設計変数に対する弾性梁エネルギーの過渡

応答の感度 E,γ (t)は式 (4.20)となる．

E,γ (t) = ξ̇T,γmξξ̇ + ξT,γkξξ (4.20)

したがって，評価関数である式 (4.19)の感度 Jobj,γは式 (4.21)となる．

Jobj,γ = E,γ (tmax) (4.21)

ここで，tmaxはエネルギー最大値となる時刻である．

式 (4.20)において，弾性梁のモード振幅 ξ̇，ξは運動方程式 (4.17)を数値積分すること

により得られる．しかし，弾性梁のモード振幅の感度 ξ̇,γ，ξ,γは未知である．本論文では，

感度 ξ̇,γ, ξ,γを数値積分によって直接求める方法を用いる [66]．弾性梁のモード振幅の感度

を求めるために，運動方程式 (4.17)および拘束式 (4.11)を設計変数で偏微分する．感度の

変数についてまとめると次式が導かれる．

Mqq̈,γ +ΦT
,qλ,γ = Gq (q, q̇, q̈, ξ,λ,q,γ , q̇,γ, ξ,γ)

mξξ̈,γ = Gξ

(
q, ξ, ξ̇, ξ̈,q,γ, ξ,γ, ξ̇,γ

)
Φ,γ (q,q,γ) = 0

 (4.22)
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式 (4.22)においてq, q̇, q̈, ξ, ξ̇, ξ̈,λは式 (4.17)を数値積分した結果であり既知である．した

がって，式 (4.22)はq,γ, ξ,γ,λ,γに関する微分代数方程式であり，式 (4.17)と同様にニュー

マーク β法を用いて数値積分を行うことで ξ̇,γ，ξ,γが得られる．

4.4.2 弾性梁エネルギーに対する各結合点および減衰の寄与

バネの非線形復元力特性による弾性梁エネルギーの過渡応答の変化についての考察をエ

ネルギーフローの観点から行う．そのために，検討しているモデルのパワーバランス方程

式を導く．

弾性梁の運動方程式である式 (4.17)の下式を詳細に記すと式 (4.23)のようになる．

mξξ̈ + cξξ̇ + kξξ = ϕT
AF5ξ + ϕT

BF6ξ + ϕT
CF7ξ (4.23)

ここで，ϕAは点Aにおける弾性梁のモード形状ベクトルを列ごとに並べたモード形状マ

トリクスであり，F5ξは点Aにおいて剛体リンクと弾性梁を結合している非線形バネ 5に

よる力である．点BにおけるϕB，F6ξ，点CにおけるϕC，F7ξについても同様である．

式 (4.18)を時間微分は式 (4.24)となる．

˙E (t) = mξξ̈ + kξξ (4.24)

式 (4.23)の左から ξ̇T をかけ，式 (4.24)を代入すると次のパワーバランス方程式が得ら

れる．

Ė (t) = ξ̇TϕT
AF5ξ + ξ̇TϕT

BF6ξ + ξ̇TϕT
CF7ξ − ξ̇Tcξξ̇ (4.25)

また，式 (4.25)を時刻 T まで積分すると，時刻 T における弾性梁エネルギーと時刻 T ま

でに弾性梁になされた仕事量に関する次式が得られる．

E (T ) =

∫ T

0

(
ξ̇TϕT

AF5ξ + ξ̇TϕT
BF6ξ + ξ̇TϕT

CF7ξ − ξ̇Tcξξ̇
)
dt (4.26)

式 (4.25)，(4.26)はそれぞれ弾性梁への各結合点からの入力パワー寄与，仕事量寄与を表

している．右辺第 1項は点Aからの寄与を表し，右辺第 2項，第 3項はそれぞれ点B，点

Cの寄与を表している．右辺第 4項は弾性梁の減衰による寄与である．
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4.5 解析結果

図 4.1のモデルにおいて，エネルギー最大値に対するバネの非線形復元力特性の影響につ

いて考える．バネ2～7における式 (4.13)で表される3次の非線形復元力係数αi (i = 2 ∼ 7)

を設計変数とする．まず，局所最適化によりエネルギー最大値の最大化および最小化をす

る際に用いる感度について示す．次に，現実的な非線形復元力特性の設計範囲においてエ

ネルギー最大値がどの程度変化するかを示すために，自動車のサスペンションブッシュを

想定した非線形復元力特性の範囲においてエネルギー最大値を最大化および最小化する.

その際のエネルギー最大値の変化のメカニズムをエネルギーフローの観点より考察する．

最後に，入力の変動に対する影響の例として突起乗り越し速度を変化させた場合について

検討し，設計的な観点において考察を行う．

4.5.1 エネルギーの過渡応答に対する各バネの非線形特性の感度

式 (4.17)(4.18)を用いて全てのバネの復元力特性が線形の場合（αi = 0, i = 2, 3, · · · , 7）

における弾性梁エネルギーの過渡応答を求めた結果を図 4.2(a)に示す．式 (4.2)の突起乗

り越し速度 vは 6000 mm/secとした．これは，後述において示すエネルギー最大値がほ

ぼ最大となる突起乗り越し速度である．図 4.2(a)において，0.004秒付近で突起乗り越し

を開始した後の弾性梁エネルギーの過渡応答は 0.015秒付近の時刻 tmaxで最大となり，そ

の後は時間とともに減衰していることが確認できる．

次に，この場合の弾性梁エネルギーの過渡応答に対する各バネの非線形特性の感度の時

刻歴を式 (4.20)(4.22)を用いて求めた結果を図 4.2(b)に示す．図 4.2(b)の縦軸である感度

は，バネの非線形復元力特性を硬くした際に, 弾性梁エネルギーが増大するときを正で示

し，逆に減少するときを負で示している．すなわち，時刻 tmaxにおいては，図 4.2(b)よ

りバネ 2，5の感度が正の方向に高く，バネ 4，7の感度が負の方向に高いため，バネ 2，5

を漸軟な非線形復元力特性とし，バネ 4，7を漸硬な非線形復元力特性とすることにより

時刻 tmaxにおけるエネルギー最大値を低減できることが予想される．

また，感度は図 4.2(b)のように時間とともに変動する．そのため，ある一つのバネの

非線形復元力特性を変更すると，弾性梁エネルギーの過渡応答が低減する時刻もあるが，

逆に増大する時刻もある．例えば，バネ 4，7の復元力の非線形性を硬くすることは時刻
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tmaxのピークを低減できるが，同時に 0.008秒付近のピークが増大してしまうことが予想

される．

4.5.2 バネの非線形復元力特性を設計変数としたエネルギー最大値の最

大化および最小化

バネの復元力の非線形特性を設計変数とし，自動車のサスペンションブッシュを想定し

た設計範囲において最適化によりエネルギー最大値の最大化および最小化を行い，エネル

ギー最大値が現実的な設計範囲においてどの程度変化するかを調べる．その際の最適化

においては感度を用いた局所最適化を行い，最適化手法は 3章と同様，MMA[63]を用い

た．この際の最適化の感度は，どの時刻のエネルギー最大値が対象になるかで，感度が急

激に変わるため滑らかな関数の最適化ではない．そのため，最適解に収束しない恐れもあ

るが，検討しているモデルでは最適解に収束することが確認できた．

非線形復元力係数の設計範囲

設計範囲は，自動車のサスペンションブッシュを想定し漸硬形の非線形性のみを考え

る. 自動車のサスペンションは，本論文で検討しているような突起乗り越し時のハーシュ

ネスだけでなく，ロードノイズなどの線形解析で検討される微小変位の現象に対しても重

要な役割を担っている. 非線形性が強すぎる場合には，ロードノイズのような微小変位の

振動に対しても非線形性の影響が現れ予期せぬ振動が発生することが考えられる．その

ようなことを避けるため，非線形性の強さの上限としては，ロードノイズのような微小振

動における変位域では線形とみなせる程度の弱い非線形復元力特性とする. 微小変位域と

みなす範囲は，本論文と同様なモデルを用いてロードノイズを想定した解析を行った第 3

章の結果を参考にする．その解析におけるバネの相対変位の最大値は約 0.2 mm程度であ

るので，微小変位域は-0.2 mm～0.2 mmと設定する．そのような設計範囲として，3次係

数の上限は αi = 20000 N/mm3，下限は αi = 0 N/mm3（すなわち，線形復元力特性）と

する．図 4.3に設計範囲の上限と下限の復元力特性をそれぞれ示す．
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Fig 4.2: Transient energy sensitivity in the case of linear restoring force characteristics

:(a) Vibration energy response of the beam and forced displacement. (b) Sensitivities

w.r.t. each third order nonlinear coefficient αi.
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非線形復元力特性の最適化結果

図 4.4に突起乗り越し速度 6000 mm/secにおける，バネの復元力が線形の場合（以降，

線形ケース），エネルギー最大値を最大化した場合（以降，最大化ケース），エネルギー

最大値を最小化した場合（以降，最小化ケース）の弾性梁エネルギーの過渡応答を示す．

また，表 4.1に最大化ケースおよび最小化ケースのバネ 2～7の非線形復元力係数を示す．

それぞれのケースにおけるエネルギー最大値は図 4.4において，それぞれ i)，ii)，iii)で示

された点であり，最大化ケース，最小化ケースは線形ケースに比べ約±10 %の変動をし

ており，その変動幅は小さくない．また，それぞれのエネルギー最大値となる時刻は若干

異なっていることがわかる．
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Fig 4.4: Transient energy response at passing velocity v = 6000 mm/sec: linear case (blue

solid), maximized case (red dashed) and minimized case (green dotted).

次に，大きな非線形復元力が発生しているバネおよびその時刻を確認するために，図

4.5(a)に最大化ケース，図 4.5(b)に最小化ケースにおける各バネの相対変位の絶対値を示

す．表 4.1の結果より，最適解において非線形性を有するバネの非線形復元力係数は設計
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表 4.1: Optimization results at passing velocity v = 6000 mm/sec. 3rd order nonlinear

restoring force coefficients αi of the case of minimized and maximized

α2[N/mm3] α3[N/mm3] α4[N/mm3] α5[N/mm3] α6[N/mm3] α7[N/mm3]

Maximize 20000. 0. 0. 20000. 0. 0.

Minimize 0. 20000. 20000. 0. 20000. 20000.

範囲の上限（α = 20000 N/mm3）となっている．その非線形復元力係数のバネにおいて

大きな非線形復元力が発生する範囲として，バネの相対変位の絶対値が 0.25 mm以上の

範囲に着目する．最大化ケースの図 4.5(a)においては表 4.1よりバネ 2，5が非線形性を

有しているので，エネルギー最大値となる時刻 tmaxまでの間にこれらのバネの復元力が

非線形領域となる時刻は 0.009秒，0.012秒，0.015秒付近である．また，最小化ケースの

図 4.5(b)においては，バネ 3，4，6，7が非線形性を有しているので 0.008秒から 0.011秒

の間で非線形復元力が発生していることがわかる．

まず，最小化ケースに注目する．図 4.4より，最小化ケースにおいて大きな非線形復元

力が発生している時刻（図 4.5(b)の 0.008秒から 0.011秒の間）で弾性梁エネルギーの過

渡応答が線形ケースに比べ大きく変化していることが確認できる．また，その後のエネ

ルギー最大値となる時刻 tmaxにおいて図 4.5(b)では大きな非線形復元力は発生しないが

図 4.4ではエネルギー最大値は線形ケースに比べ小さくなっている．これは，次のような

メカニズムであると考えられる．まず，大きな非線形復元力が発生している時刻（0.008

秒から 0.011秒の間）において系の運動が線形ケースに比べ変化をする．言い換えると，

その後の時刻の自由振動の初期値が変化する．その結果，その後の時刻において，最小化

ケースに大きな非線形復元力は発生しないがエネルギー最大値に差が表れることになる．

一方，最大化ケースにおいても，最小化ケースの場合と同じように，エネルギー最大値

となる時刻 tmaxより前の時間で発生した非線形復元力により系の運動が変化し，その後

の自由振動が変化した結果，エネルギー最大値が増加していると考察できる．それに加

え，最大化ケースにおいては，時刻 tmaxにおいても非線形復元力が発生しており，その

ため時刻 tmaxにおける弾性梁への入力が大きくなり，これによってもエネルギー最大値

が増加していると考えられる．
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最大化ケースおよび最小化ケースにおいて，非線形復元力により系の運動がどのように

変化し，どのようにエネルギー最大値が変化するかについて，次節で弾性梁のエネルギー

フローの変化に着目し考察を行う．

4.5.3 バネの非線形復元力によるエネルギーフローの変化についての考察

弾性梁エネルギーおよびその時間微分は式 (4.25)(4.26)で示したように，弾性梁への仕

事量および入力パワーに関して，各結合点A，B，Cおよび減衰の寄与に分けることがで

きる．それらの寄与の各結合点ごとの比較を図 4.6～4.8に示す．ここで，減衰による寄与

は非常に小さいため無視する．図 4.6～4.8において，線形ケースは実線，最大化ケースは

破線，最小化ケースは点線で示されている．また，それぞれの差を明確にするために線形

ケースと最大化ケースおよび最小化ケースの差をそれぞれの図の下図に示している．

まず，最小化ケースに注目する．図 4.6～4.8(a)の入力パワーの比較において，最小化

ケースで大きな非線形復元力が発生した時刻（0.008秒から 0.011秒の間）において，各

結合点とも線形ケースに対して入力パワーが変動していることがわかる．この時刻は，図

4.5(a)において，バネ 4，7が大きな非線形復元力を発生していた時刻である．バネ 4，7

は，剛体リンク gの両端であり，すなわち点Cに関連している．したがって，図 4.8(a)に

示す点Cからの入力パワーの変動がその時刻で特に大きくなっている．また表 4.1より，

最小化ケースにおいては点Aにつながるバネ 2，5は線形な復元力特性である．しかし，

点Aにおいても入力パワーが変動していることが確認できる．これは，バネの非線形復

元力により局所的なバネの反力が変わるだけでなく，その反力により系全体の運動が変化

していることを表している．

非線形復元力による入力パワーの変動により，入力パワーの積分値である仕事量が変化

する．図 4.6～4.8(b)の各点からの仕事量の比較より，時刻 tmaxにおいて点Bからの仕事

量が低減しており，これが最小化ケースのエネルギー最大値の低減に大きく寄与してい

る．また，大きな入力パワーの変動がみられた点 Cによる仕事はエネルギー最大値に対

し寄与が小さいことが図 4.8(b)よりわかる．すなわち，点Cに関連するバネ 4，7の非線

形復元力は，点Bからの仕事量をエネルギー最大値となる時刻 tmaxで低減するように系

全体の運動を変化させる役割をしていると推察できる．

最大化ケースにおいても，図 4.6～4.8(a)の入力パワーの比較においては，非線形復元
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Fig 4.5: Time histories of the absolute relative displacements of the each spring: the case

of (a) the maximized and (b) the minimized. The arrows in the figures highlight the

duration at which nonlinear forces are generated.
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力が最初に発生した 0.009秒以降で線形ケースに対して入力パワーが変動している．その

入力パワーの変動は，最小化ケースと同様に，非線形バネに関連する点Aだけでなく，そ

の他の線形バネに関連する結合点でも確認できる．したがって，最大化ケースにおいて

も非線形復元力により系全体の運動が変化していることがわかる．このことは，図 4.6～

4.8(b)の各点からの仕事量の比較においても確認できる．時刻 tmaxにおいて点A，Bの仕

事量が増加しているが，点Bに関連するバネ 3，6は線形バネでつながれている．それに

も関わらず，点Bからの寄与も大きくなっているのは，最大化ケースにおいても，非線形

復元力による系全体の運動の変化がエネルギー最大値の変化に大きく寄与しているから

と考えられる．

このように，サスペンションのような複雑な系においては，バネの非線形復元力のエネ

ルギー最大値への影響は，局所的に復元力が大きくなることではなく，系全体の運動が変

化することに起因する．言い換えると，ある結合点のバネの非線形復元力特性を変更する

と，その影響は，その結合点のみだけでなく他の結合点からの寄与にも現れる．さらに，

エネルギー最大値の変化は，エネルギー最大値となる時刻 tmaxに発生する非線形復元力

だけでなく，それ以前の時刻に発生した非線形復元力にも起因する．このような複雑なメ

カニズムにおいては，それぞれのバネの非線形復元力がエネルギー最大値に対してどのよ

うな影響を及ぼすか予測し設計をすることは容易でない．したがって，エネルギー最大値

を低減するようなバネの非線形復元力特性の設計を探索することに対し，本論文の感度解

析や最適化などは有用な手法であるといえる．

4.5.4 突起乗り越し速度の変化による影響

突起乗り越し速度に対するバネの非線形復元力特性の最適解の変化

本論文で想定している自動車の突起乗り越しの際には，突起の形状や乗り越し速度に

より，その入力の周波数特性は変化する．入力の周波数特性が異なると，一般的に励起さ

れる各振動モードの振幅および位相の関係が変わることから，その過渡応答も変化する．

その際には，バネの非線形復元力の過渡応答への影響も変化することが予想される．そこ

で，入力が変化した際のバネの非線形復元力の影響について考察を行う．

入力が変化する要因はいろいろあるが，突起の形などは多くのバリエーションが考えら
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Fig 4.6: Contributions to (a) input power and (b) work from the connection point A: the

linear case (blue solid), the maximized case (red dashed) and the minimized case (green

dotted).
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Fig 4.7: Contributions to (a) input power and (b) work from the connection point B: the

linear case (blue solid), the maximized case (red dashed) and the minimized case (green

dotted).

57



−1.0

−0.5

0.0

0.5

1.0
P

o
w

e
r 

[m
W

]
1e7

tmax

Input power from the point C

Linear

Maximized

Minimized

0.000 0.005 0.010 0.015 0.020

Time [sec]

−4

−2

0

2

4

D
if
fe

re
n

c
e

 o
f 
p

o
w

e
r 

[m
W

] 1e6

tmax

Difference compared to the linear case

Maximized

Minimized

(a) Input power

−1.5

−1.0

−0.5

0.0

0.5

1.0

1.5

E
n

e
rg

y
 [
m

J
]

1e4

tmax

Work done by the point C

Linear

Maximized

Minimized

0.000 0.005 0.010 0.015 0.020

Time [sec]

−3

−2

−1

0

1

2

3

D
if
fe

re
n

c
e

 o
f 
e

n
e

rg
y
 [
m

J
] 1e3

tmax

Difference compared to the linear case

Maximized

Minimized

(b) Work

Fig 4.8: Contributions to (a) input power and (b) work from the connection point C: the

linear case (blue solid), the maximized case (red dashed) and the minimized case (green

dotted).
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れる．通常，自動車の設計においては，突起の形などは代表的な突起を対象として考える

ため，本論文では突起の形状は固定する．突起の形状より，自動車の設計として検討され

るのは，突起乗り越し速度の変化に対する応答の変化の仕方である．そのため，ここでは

突起乗り越し速度に対する変化について考える．

突起乗り越し速度 2000～10000 mm/secにおいて最大化ケースおよび最小化ケースとな

る非線形復元力係数を図 4.9に示す．最適化は各突起乗り越し速度ごとに独立に行ってい

るため，図 4.9のように各突起乗り越し速度ごとに異なった非線形復元力特性となってい

る．また，その際のエネルギー最大値を図 4.10に示す．図 4.10において，実線は線形ケー

ス，破線は最大化ケース，点線は最小化ケースを示している．

図 4.9より，バネの非線形復元力係数の最適解は，最大化ケース，最小化ケースともに，

ある突起乗り越し速度の範囲でそれぞれ同じ最適解となっている傾向がみられる．例え

ば，最小化ケースでは，4000～4500 mm/sec，5500～6400 mm/secなどの範囲である．こ

れは，突起乗り越し速度が大きく変わらない場合は，入力の周波数特性は大きく変わらな

いためである．そのような際には，励起される系の振動も大きく変わらず，同様な振る舞

いとなるため，その振動に対する最適解が同様な結果となる．

図 4.10より，本論文で検討しているモデルにおいては，突起乗り越し速度 6000 mm/sec

付近でエネルギー最大値が大きくなっていることが確認できる．その速度付近においては

最大化ケースと最小化ケースのエネルギー最大値の差が大きくなっている．これは，振動

振幅が大きくなるにしたがってバネの復元力に大きな非線形成分が発生するため，系のエ

ネルギーフローの変化に対する影響が大きくなるからであると考えられる．また，図 4.10

の突起乗り越し速度が 2000～3000 mm/secおよび 7000～8000 mm/secのあたりにおいて

は，線形ケースと最小化ケースの結果が同じとなっている．それらの突起乗り越し速度範

囲におけるバネの非線形復元力係数を図 4.9(b)で確認すると，全てもしくはほとんどの

バネの非線形復元力係数が同時に 0となっている．これらは，入力の周波数特性によって

は，エネルギー最大値となる時刻においてすべてのバネの非線形復元力特性の感度が同符

号となるからである．すなわち，入力の周波数特性によっては，非線形復元力特性による

エネルギー最大値の低減ができない場合もあることを示している．
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Fig 4.9: Optimized 3rd nonlinear restoring force coefficients of each springs in passing

velocities from 2000 mm/sec to 10000 mm/sec. (a) the maximized case. (b) the minimized

case.
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バネの非線形復元力特性最適化の設計への応用についての考察

次に，設計的な観点で考察をする．実際の設計をする際には，それぞれのバネごとに一

つの非線形復元力特性に固定しなければならない．通常，突起乗り越し時の過渡応答は，

その最悪となる場合を問題として対策をする．前節で述べたように，突起乗り越し速度が

大きく変わらない場合は，入力の周波数特性は大きく変わらず，励起される振動の振る舞

いは同様である．そのため，設計上問題となる突起乗り越し速度帯のエネルギー最大値

を低減しようとした場合，その問題となる突起乗り越し速度帯におけるある一つの突起

乗り越し速度のエネルギー最大値を低減するようなバネの非線形復元力特性を設計すれ

ば，同時にその周辺の突起乗り越し速度帯においてもエネルギー最大値を低減できると考

えられる．そこで，本論文のモデルにおいては，図 4.10で最大値となる突起乗り越し速

度 6000 mm/sec付近のエネルギー最大値を低減するために，非線形バネの復元力特性を

6000 mm/secの最適解（すなわち表 4.1に示す非線形復元力特性）に固定した場合を検討

する．その際の突起乗り越し速度に対するエネルギー最大値を図 4.11に示す．

図 4.11において，想定どおり 6000 mm/sec付近のエネルギー最大値が大きく低減でき

ている．その一方，前節で述べた最小化ケースと線形ケースの最適化結果が同一で，それ

よりエネルギー最大値を低減できない突起乗り越し速度（7000～8000 mm/secなど）では

線形ケースより悪化している．しかし，その悪化している突起乗り越し速度のエネルギー

最大値は，着目している 6000 mm/sec付近のエネルギー最大値より小さく，通常，問題

とならない．したがって，このバネの非線形復元力特性の設計は良好な設計であるとい

える．

4.6 本章のまとめ

本章では，第 3章と同様なモデルにおいて，自動車のハーシュネス低減の基礎検討とし

て，突起を乗り越した時の弾性梁の振動エネルギーの過渡応答における最大値を低減する

バネの非線形特性を感度解析に基づく最適化手法を用いて求めた．その低減メカニズムに

ついて考察を行い，以下の結論を得た．

• 弾性梁の振動エネルギーの過渡応答における最大値は，その最大値となる時刻以前

の時刻において，どの場所またはどの時刻において大きな非線形復元力が発生する
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Fig 4.11: Maximum energy response at the different passing velocity. The linear case

(blue solid), the maximization case (red dashed) the minimized case (green dotted) with

the nonlinear coefficients listed table.4.1 obtained at the velocity 6000 mm/sec.
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かにより，その最大値の大きさが変化することが分かった．すなわち，単純に寄与

の高い取り付け点の非線形復元力特性を弱くしても，望むような振動低減が得られ

れないことがあるということが分かった．

• 問題となる突起乗り越し速度範囲に対して本章で示した手法を設計として用いるこ

とができるかを検討した．突起乗り越し速度に対するバネの非線形性の配置の最適

解の変化は，局所的な速度範囲においては変化せずに同じとなる傾向を示すことを

確認した．そのため，一番問題となる突起乗り越し速度における最適解でバネの非

線形復元力の配置を設計すれば，その周辺の突起乗り越し速度範囲でも最適解とな

りえることを示した．
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第5章 自動車モデルへの応用

5.1 はじめに

本章では，3章で構築したサスペンションアームの配置に関する設計手法の実車モデル

への応用を行う．3章を自動車開発へ応用するためには，その解析精度を確認しなければ

ならない．そこで本章では，サスペンションアームを剛体リンクとしてモデル化すること

の妥当性を有限要素モデルと比較することにより示す．また，実車のサスペンションアー

ムは 3章で用いたような一様な質量分布を持っていない．一様な質量部分でない場合は，

最適化イタレーションにおいて，サスペンションアームの配置変更に伴う長さの変化によ

るサスペンションアームの質量変化は考慮することが困難である．そこで，サスペンショ

ンアームの配置変更によるサスペンションアームの質量変化の影響について検証し，本研

究による設計手法の実車開発における効率的な使用方法を示す．最後に，実車モデルでの

サスペンションアームの配置適正化により，実車モデルにおいてはどのようなエネルギー

フローの変化によりロードノイズ低減が成されたかを示す．

5.2 モデル化

図 3.1に示した自動車のリアマルチリンクサスペンションを考える．路面の凹凸からタ

イヤへの入力は，タイヤ 4輪に入る入力がすべて無相関である．したがって，各それぞれ

のタイヤからの寄与は単純に足し合わせることができる．そのため，一つのタイヤについ

てのみ検討を行う．

モデル化は 3章と同様に，サスペンションアームを剛体としてモデル化する．一方，そ

の他の車体，アブソーバ，タイヤは弾性体としてモーダルモデルでモデル化する．

マルチリンクサスペンションの構造は，図 5.1のようになっている．ナックルがロワ

アーム，アッパーアーム，トーコントロールアームとそれぞれ点KL，KU，KTにおいて
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Fig 5.1: Schematic of model considering left hand side rear multi-link suspension

ブッシュを介して結合している．それぞれのサスペンションアーム，ナックルは点 LB，

UB，TB，KBで車体とブッシュを介して結合している．アブソーバは車体とロワアーム

と結合し，車体と点ABにおいて剛結され，ロワアームと点 LAにおいてブッシュを介し

て結合している．点 LAはロワアームの配置により変化するが，本研究では，ロワアーム

を１：３に内分する点とする．タイヤはナックルと点WCで剛結し，点GDにおいて路

面からの強制変位により加振される．路面からの強制変位は，3章と同様に，150Hz付近

でロードノイズに対して寄与の高い車体横方向の強制変位とする [4]．

5.3 運動方程式

5.3.1 各サブシステムの変位ベクトル

サスペンション

サスペンションサブシステムはナックル，ロワアーム，アッパーアーム，トーコント

ロールアームの 4つの剛体要素からなる．それぞれの剛体要素の重心と端点に座標をと

る．それぞれの変位ベクトルは，ナックルを ukcl，ロワアームを ulwr，アッパーアームを
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uupr，トーコントロールアームを utoeとし，式 (5.1)のように表す．

ukcl =
{

uTkclWC uTkclKL uTkclKU uTkclKT uTkclKB uTkclO

}T
ulwr =

{
uTlwrO uTlwrLB uTlwrLA uTlwrKL

}T
uupr =

{
uTuprO uTuprUB uTuprKU

}T
utoe =

{
uTtoeO uTtoeTB uTtoeKT

}T


(5.1)

式 (5.1)の変位の添え字の kcl, lwr, upr, toeか各アームを表し，Oは重心における変位ベク

トル，取り付け点名は，その取り付け点における変位ベクトルであることを示している．

例えばで，ukclWC ,ukclKL,ukclKU ,ukclKT ,ukclKBはナックルのそれぞれ結合点WC，KL，

KU，KT，KBの変位ベクトルであり，ukclOはナックルの重心 CGにおける変位ベクト

ルである．3章においては，2次元モデルで検討を行ったため，並進 2方向，回転 1方向

の 3自由度であったが，本章では 3次元モデルで検討を行うため，それぞれの点における

変位ベクトルは並進 3方向（直交座標系におけるX，Y，Z方向），回転 3方向（直交座標

系におけるX，Y，Z軸周りの方向）の 6自由度を持つ．例えば，ukclOは次式となる．

ukclO =
{
ukclOX ukclOY ukclOZ θkclOX θkclOY θkclOZ

}T
(5.2)

ここで，uは並進変位，θは回転変位を表し，下付き添え字はその方向，上付き添え字は

その節点のコンポーネント名と変位ベクトルの位置を表す．

サスペンションサブシステムの一般化座標ベクトル qをそれぞれの剛体要素の変位ベ

クトルにより次のように表す．

q =
{

uTkcl uTlwr uTupr uTtoe

}T
(5.3)

また，3章と同様に，サスペンションの一般化座標ベクトル qは幾何学的拘束より，そ

れぞれの剛体要素の一つの独立な座標の変位ベクトルで表す．独立な変位ベクトルをそれ

ぞれナックルのホイールセンタにおける変位ukclWC，ロワアーム，アッパーアーム，トー

コントロールアームの重心における変位 ulwrO,uuprO,utoeOとすると，サスペンションの

一般化座標ベクトル qを次のように独立な変位ベクトル qoで表すことができる．

q = βqo (5.4)
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qo =
{

uTkclWC uTlwrO uTuprO uTtoeO

}T
(5.5)

β =


βkcl

βlwr
βupr

βtoe

 (5.6)

ここで，βのそれぞれの成分は以下である．

βkcl =



I

βkclKL
βkclKU
βkclKT
βkclKB
βkclO


, βlwr =


I

βlwrLB
βlwrLA
βlwrKL

 , βupr =
 I

βuprUB
βuprKU

 , βtoe =
 I

βtoeTB
βtoeKT

 (5.7)

ここで，βは幾何学的拘束を平衡位置まわりで線形化することにより得られるマトリクス

である．βの詳細に関しては，付録Aを参照されたい．

車体

車体サブシステムの変位はモード座標で表す．サスペンションと結合していない状態

における車体分系のモード座標を用い，車体の変位ベクトル ubは，車体のモード形状マ

トリクスϕb，モード振幅ベクトル ξbにより次のように表される．

ub = ϕbξb (5.8)

タイヤ

車体と同様に，タイヤサブシステムの変位もサスペンションと結合していない状態のタ

イヤ分系のモード座標系で表す．タイヤの変位ベクトル utは，タイヤのモード形状マト

リクスϕt，モード振幅ベクトル ξtにより次のように表される．

ut = ϕtξt (5.9)
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アブソーバ

アブソーバの変位も車体とサスペンションに結合していない状態のアブソーバ分系の

モード座標系で表す．しかし，アブソーバの配置はロワアームの配置に依存する．そのた

め，アブソーバ分系の変位 uaを点 LAから点ABへのベクトル方向に z軸をもつ局所座

標系における振動モードと，局所座標から大域座標への変換マトリクスTaを用いて次の

ように表す．

ua = Taϕ
(l)
a ξa (5.10)

ここで，ϕ
(l)
a は局所座標系におけるモード形状マトリクスであり，右肩の (l)は局所座標

で表されていることを示している．ξaはアブソーバ分系のモード振幅である．

5.3.2 各サブシステムの結合

各剛体要素，車体，アブソーバ，タイヤは，ブッシュを介して結合もしくは剛結してい

る．ブッシュによる結合は，ブッシュの剛性による反力を結合されるサブシステムに加え

ることにより表す．例として，点 LBにおける車体への力 fbLB，ロワアームへの力 flwrLB

を例にとると次のようになる．

fbLB = −flwrLB = −K
(g)
LB (ubLB − ulwrLB) (5.11)

ここで，K
(g)
LBは点 LBのブッシュの大域座標における剛性マトリクスであり，右肩の (g)

は大域座標であることを示している．ubLB,ulwrLBはそれぞれ点 LBにおける車体とロワ

アームの変位ベクトルである．

剛結は拘束式で表す．点ABにおいてはアブソーバと車体が剛結されており，点WCに

おいてはタイヤとナックルが剛結されている．それぞれの拘束式はそれぞれ以下である．

ubAB − uaAB = 0

utWC − ukclWC = 0

}
(5.12)

ubAB,uaABはそれぞれ点ABにおける車体とアブソーバの変位ベクトル，utWC ,ukclWCは

それぞれ点WCにおけるタイヤとナックルの変位ベクトルである．
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5.3.3 強制変位

路面による強制変位を次の拘束式で表す．

utGD = u0GD (5.13)

ここで，utGDは点GDにおける変位ベクトル，u0GDは強制変位である．前述のように，

本研究では 150Hz付近のロードノイズに注目をするため，強制変位 u0GDは，その周波数

帯域においてロードノイズに対して寄与が高い車体横方向（本モデルではY方向）の単

位ベクトルとする [4]．

5.3.4 拘束式

式 (5.12)の剛結拘束，および式 (5.13)の強制変位を式 (5.14)のように拘束式Φとして

まとめて表す．
Φ = u0

Φ =


ubAB − uaAB
utWC − ukclWC

utGD

 , u0 =


0

0

u0GD


(5.14)

5.3.5 全系の運動方程式

全系の運動方程式は，すべてのブッシュによる結合および剛結による連成，強制変位入

力を考慮すると次のように表すことができる．
Db sym.

0 Da

0 0 Dt

Cqb Cqa 0 Dq

Φ,ξb Φ,ξa Φ,ξt Φ,q 0





ξb
ξa
ξt
q

λ


=



0

0

0

0

u0


(5.15)

ここで，Db,Da,Dt,Dqはそれぞれ車体，アブソーバ，タイヤ，4つの剛体要素からなるサ

スペンションの動剛性マトリクス，Cqb,Cqaはそれぞれ車体とサスペンション，アブソー

バとサスペンションの間のブッシュを介した結合による連成項，Φ,ξb ,Φ,ξa ,Φ,ξt ,Φ,qは式

(5.14)の拘束式Φのヤコビアンマトリクス，λは拘束力を表すためのラグランジュ乗数ベ
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クトルである．式 (5.15)に式 (5.4)を代入し，第 4式の左から βT を乗することにより次

式となる．

Dx = F (5.16)

D =


Db sym.

0 Da

0 0 Dt

βTCqb βTCqa 0 βTDqβ

Φ,ξb Φ,ξa Φ,ξt Φ,qβ 0

 , x =



ξb
ξa
ξt
qo
λ


, F =



0

0

0

0

u0


(5.17)

5.3.6 車体への入力パワー

車体への入力パワーΠbは車体とサスペンションの各結合点からの入力パワーの総和で

表され次式となる．

Πb = ΠLB +ΠUB +ΠTB +ΠKB +ΠAB (5.18)

上式の添え字は入力パワーが入る車体とサスペンションの各結合点を表している．点 LB

からの入力パワーは次のように表される．

ΠLB = Re

{
−jω
2

fbLB · u∗
bLB

}
(5.19)

ωは角周波数であり，上付き∗は共役複素数を示す．ブッシュを介した反力 fbLBは式 (5.11)

より求めることができる．点UB，TB，KBに関しても同様に求めることができる．

点 ABからの入力パワーは，点 ABにおける拘束力が車体のモーダル座標系において

−ΦT
,ξb
λで表されることより次式で表される．

ΠAB = Re

{
−jω
2

fbAB · u∗
bAB

}
= Re

{
jω

2

(
ΦT
,ξb
λ
)
· ξ∗b
} (5.20)

式 (5.19)(5.20)より車体への入力パワー Πbを求め，式 (5.15)の第 1式の関係を用いるこ

とにより，最終的に次式が求まる．

Πb =
1

2
ξHb Rbξb (5.21)

Rbij =

{
ω2ωbiηbi, (i = j)

0, (i ̸= j)
(5.22)
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Rbij はRbマトリクスの i行 j列の成分，ωbi, ηbiはそれぞれ車体分系の i次モードの固有

角振動数，モード減衰である．式 (5.21)は車体での散逸パワーを示す式であり，3章と同

様に，車体への入力パワーと車体での散逸パワーが等しいというパワーバランスを表して

いる．

5.3.7 感度解析

3章のように，車体への入力パワーを低減するサスペンション配置をサスペンションの

結合点位置に関する感度解析を用いた局所最適化より求める．設計変数 γとして点KL，

KU，KTの位置（X, Y, Z座標）を考える．車体への入力パワーの一次感度は，式 (5.22)

のようにRbマトリクスが設計変数 γの関数で無いことより次のように表すことができる．

∂Πb

∂γ
= Re

{
∂ξHb
∂γ

Rbξb

}
(5.23)

ξbは式 (5.16)の xの一部であるため，上式の ∂ξb/∂γは ∂x/∂γより求められる．式 (5.16)

において Fが設計変数 γの関数で無いことより，式 (5.16)を設計変数 γで微分すること

により ∂x/∂γが次のように求められる．

∂x

∂γ
= D−1∂D

∂γ
x (5.24)

5.4 解析結果

5.4.1 剛体リンクによる簡易モデル化の妥当性

本研究で用いるサスペンションアームの剛体リンクによる簡易モデル化の妥当性を，剛

体リンクによる簡易モデル化において求めた車体への入力パワーと，サスペンションアー

ムを有限要素モデル（以降，FEモデル）でモデル化し求めた車体への入力パワーを比較

することにより示す．ここで，剛体リンクによる簡易モデルの集中質量／慣性および各剛

体要素の重心位置は，3次元CADモデルより求めた値を用いた．

図 5.2に簡易モデルとFEモデルの双方のモデル化における車体への入力パワーを示す．

図 5.2において，剛体リンクによる簡易モデル化と FEモデルの間に細かな差異が確認で

きるが，100Hz～200Hzに大きな入力パワーのピークがくるなどの傾向は一致している．

72



1章で述べたように，本研究は車両開発初期段階における適用を念頭に置いている．車両

開発初期段階においては，それほど高い予測精度は求められないため，図 5.2で確認でき

る予測精度は十分な予測精度であると言える．

このような剛体モデル化とFEモデルが同じような傾向を示すのは，アームの軸方向へ

の運動が車体への入力パワーに対して寄与が高いからと考えられる．アームの弾性変形

は，対象としている周波数範囲においては，アームの軸直方向の変形であり，その方向に

関する変形は車体への入力パワーに大きく寄与しないからであると考えられる．
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Fig 5.2: Comparison of input power to vehicle body between detailed FE (blue dashed)

and proposed (red solid)

5.4.2 サスペンションアームの質量変化の影響

3章においては，単位長さあたり一様な質量な剛体リンクを用いたため，剛体リンクの

配置の変更による質量変化を考慮して最適化を行うことができた．しかし，図 5.1で示し

た実際のサスペンションアームは，その形状を任意に決めることができるため，サスペン
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ションアームの配置変更によりどのように質量および慣性が変化するかを一意に決める

ことができない．そこで，本節では，サスペンションアームの配置変更に伴う質量変化の

影響について，質量変化を考慮する場合としない場合で目的関数（100Hzから 200Hzの車

体への入力パワーの積分値）に対する感度を比較することにより調べる．

感度の計算において，サスペンションの動剛性マトリクスDqに含まれる大域座標系で

表された慣性マトリクスM
(g)
q は，局所座標系で表された慣性マトリクスM

(l)
q と座標変換

マトリクスTにより次のように表される．

M(g)
q = TM(l)

q TT (5.25)

上式を設計変数 γで微分すると次式となる．

∂M
(g)
q

∂γ
=
∂T

∂γ
M(l)

q TT +T
∂M

(l)
q

∂γ
TT +TM(l)

q

∂TT

∂γ
(5.26)

式 (5.26)の右辺第 1項，第 3項は幾何学的な配置による感度を示し，右辺第 2項は配置の

変化による剛体要素の質量変化を示している．右辺第 2項は，剛体リンクの形状が任意で

あるため一意に決めることができない．

式 (5.26)右辺第 2項の感度への影響を確認するため，質量変化を無視した場合 (式 (5.26)

右辺第 2項を無視した場合)と，式 (5.26)右辺第 2項が一意に決まる一つの場合である剛

体リンクが一様断面を持つ場合における感度を比較する．一様断面を持つ場合における

右辺第 2項の質量変化は，ロワアーム，アッパーアーム，トーコントロールアームに関し

ては，アーム長さ当たり質量から求め，ナックルに関しては，アームの単位伸びあたり

4kg/mの質量変化を仮定した．

図 5.3に感度の比較結果を示す．それぞれ，点KL，KU，KTの位置 (X，Y，Z方向)に

対する目的関数（100Hzから 200Hzの車体への入力パワーの積分値）の感度を示してい

る．サスペンションアームの質量変化を考慮した場合としない場合の感度の差はほとんど

無く，実際の車両を想定した場合においては，幾何学的な配置による感度への影響に対し

剛体リンクの長さの変化による質量変化の影響は無視できるほど小さいことがわかる．

5.4.3 形状最適化

感度解析を用いて形状最適化を行った．設計変数の範囲は，点KL，KU，KTのX, Y, Z

座標それぞれ初期位置より±25mmとした．この設計範囲は，実際の車両のサスペンショ
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ンにおいて現実的に配置変更ができる範囲を考え設定した．その設計範囲は図 5.4におい

て緑点線で示されている．

前節の知見より，簡単のために，感度解析において剛体リンクの長さの変化による質量

変化は無視をした．すなわち，形状最適化の過程において剛体リンクの配置が変わって

も，それぞれの剛体リンクの局所座標系における集中質量および慣性は同じとして形状最

適化を行った．図 5.4，5.5に形状最適化結果を示す．100Hzから 200Hzの最適化対象周波

数帯において車体への入力パワーが低減されていることが図 5.5(b)において確認できる．

次に，形状最適化の過程において剛体要素の質量および慣性が変わらないという計算条

件の妥当性について検討を行った．前節の質量変化による感度への影響を確認した場合と

同じ質量増加割合を用いて，最適配置における剛体リンクの質量および慣性を計算し，そ

の質量および慣性において求めた車体への入力パワーを図 5.5(b)において赤破線で示して

いる．剛体リンクの質量および慣性が変わらないとした場合とほぼ同じ結果が得られてお

り，実際の車両を想定した場合においては，形状最適化の過程において剛体要素の質量お

よび慣性が変わらないという計算条件で十分な精度の形状最適化が行えることが分かる．

5.4.4 エネルギーフローの変化

初期配置と最適配置におけるエネルギーフローの違いを考える．まず，3章と同様に，

各サスペンション結合点からの入力パワー寄与を確認する．つぎに，系への入力パワーお

よび車体，サスペンション，ショックアブソーバ，タイヤのそれぞれのコンポーネントの

散逸パワーをパワーバランスの観点より考察する．

各サスペンション結合点からの入力パワー寄与

入力パワーが低減した要因をサスペンションの車体への各取り付け点からの入力パワー

寄与より考察する．図 5.6(a)(b)にそれぞれ初期配置と最適配置の各結合点からの入力パ

ワーを示し，図 5.6(c)(d)に 3章においては式 (3.55)で定義された基準化された入力パワー

を示す．検討している実車モデルの基準化された入力パワーは，例えば，点 LBからの入

力パワーは次式で表される．

ΠLB =
ΠLB

|ΠLB|+ |ΠUB|+ |ΠTB|+ |ΠKB|+ |ΠAB|
(5.27)
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図 5.6(a)(b)より，実車モデルにおいて大きな車体への入力パワーが確認された 160Hz

付近の入力パワーの低減は，主に点TBからの寄与が小さくなることにより成されている

ことが分かる．これは，図 5.7で示すように，サスペンションアームの配置変更によりサ

スペンションサブシステムの運動が変わり，最適化された配置においては，点TBは回転

するように運動するためである．

3章において，入力パワーが低減する一つの現象として，複数のサスペンション取り付け

点における正の入力パワーと負の入力パワーの相殺量が多くなることにより車体への総入

力パワーが低減する現象を確認した．しかしながら，実車モデルにおいては，図 5.6(c)(d)

より，大きな入力パワーの相殺は発生していないことが分かる．

各コンポーネントのパワーバランス

強制変位により系へ入力されるパワーΠGDは次式で表される．

ΠGD = Re

{
−jω
2

fGD · u∗
0

}
= Re

{
jω

2
ξHt Φ

GD
,ξt

T
λ

} (5.28)

ここで，fGDは接地面からの力であり，ΦGD
,ξt
は式 (5.13)に対応する拘束のタイヤのモー

ダル座標系に対するヤコビアンマトリクスである．式 (5.28)の展開において式 (5.29)の

関係式を用いた．
ϕT
t (rGD) fGD = −ΦGD

,ξt

T
λ

u0 = utGD = ϕt (rGD) ξt

}
(5.29)

ここで，rGDは接地面の位置ベクトルである．式 (5.29)上式は，タイヤの変位がモード座

標系で表されているため，接地面の強制変位によるタイヤへの拘束力−ΦGD
,ξt

T
λは，タイ

ヤのモード座標系での拘束力で表されることを示している．

図 5.8にそれぞれ初期配置，最適配置における系への入力パワーを示す．初期配置と最

適配置とで系への入力パワーに大差が無いことが分かる．すなわち，初期配置と最適配置

の双方において系への入力パワーが変わらず，最適配置においてのみ車体への入力パワー

が低減されるということは，パワーバランスの観点より考えると，最適配置ではタイヤか

ら車体へ伝わるエネルギーフローにおいて，車体へ伝わるまでにパワーを多く散逸してい

ると考えることができる．
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(a) Input power at initial configuration (b) Input power at optimized configuration

(c) Normalized input power at initial

configuration

(d) Normalized input power at optimized

configuration

Fig 5.6: Input power contribution from each suspension connection points. (a) Input

power at initial configuration, (b) input power at optimized configuration, (c) normal-

ized input power at initial configuration and (d) normalized input power at optimizd

configuration.
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Fig 5.7: Maximum displacement of suspension arms at 165Hz. Gray curve shows equib-

lium state of suspention arm, red curve shows scaled maximum displacement with scale

factor 2e8. Left: The case of initial. Right: The case of optimized. Upper: Displacement

at phase π. Lower: Displacement at phase −π

そこで，各サブシステムでの散逸パワーの割合を考える．検討を行っている実車モデル

において，減衰を有するサブシステムは車体，アブソーバ，タイヤのみである．式 (5.21)

で示した車体での散逸パワーと同様に，アブソーバ，タイヤの散逸パワー Πa,Πtをそれ

ぞれ次のように表すことができる．

Πa =
1

2
ξHa Raξa

Πt =
1

2
ξHt Rtξt

 (5.30)

系への入力パワーとそれぞれの散逸パワーとの間には，ΠGD = Πb +Πa +Πtのパワーバ

ランスが成り立つ．初期配置と最適配置の場合におけるそれぞれの散逸パワーの系への入

力パワーΠGDに対する割合を考える．（例えば，車体の散逸パワー割合はΠb/ΠGD）．各

コンポーネントの散逸パワー割合を図 5.9に示す．

図 5.9より，初期配置，最適配置の双方ともタイヤにおいて多くパワーを散逸している

ことが分かる．図 5.9(a)(b)の比較より，車体への入力パワー低減を行った 100Hz～200Hz

において，最適配置のタイヤでの散逸パワー割合が多くなっていることが分かる．すなわ

ち，初期配置，最適配置ともに系への入力パワーは同じであるが，最適配置においてはエ
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ネルギーの伝達経路上のタイヤで多くパワーを散逸するため，車体への入力パワーが低減

されているということが読み取れる．

タイヤの散逸パワー割合を大きくすることは，3章で確認された，入力付近で大きなパ

ワーを散逸させ，系へ流れるエネルギーの総量を低減することと対応する．したがって，

最適配置によって，系の振動モード形状が 3章の図 3.7(b)のような接地点の強制変位によ

り系が振動しにくいモード形状となることと対応すると考えられる．また，その結果とし

てのモード形状が図 5.6でみられた点TBからの入力パワーの寄与を低減するようなモー

ド形状となったと考えられる，点TBからの入力パワーの寄与の低減は，結果論であると

考える．

5.5 本章のまとめ

本章では，第 3章の基礎検討を実車のリアマルチリンクサスペンションに応用し，車体

への入力パワーを低減するサスペンションアーム配置を求め，以下の結果を得た．

• サスペンションアームを有限要素によりモデル化した場合と，剛体リンクによりモ

デル化した場合を比較し，剛体リンクによるモデル化が十分な解析精度で計算でき

ることを示した．

• 自動車のサスペンションの現実的な設計範囲において，サスペンションアームの配

置変更による各サスペンションアームの質量変化は，ロードノイズ予測に対して無

視できるほど影響が小さいことを示すことにより，サスペンションアーム配置最適

化の逐次計算中において，各サスペンションアームの質量を一定として簡略化でき

ることを示した．

• 第 3章の結論と同様，系への入力パワー（路面からタイヤへの入力パワー）はサス

ペンションアームの配置最適化前と後で大きく変わらないことが分かった．その際

のエネルギーフローの変化を，各コンポーヘントの散逸パワー割合より確認した．

最適化後のサスペンションアーム配置においては，タイヤでの散逸パワーの割合が

高くなり，路面から入力されたパワーが車体へ伝達する前に散逸するエネルギーフ

ローとなっていることを示した．
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Fig 5.9: Dissipation power rate of body (blue solid), absorber (red dashed) and tire (green

dash-dotted). (a) the case of the initial configuration and (b) the case of the optimized.
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第6章 結論

本研究は，自動車のサスペンションの設計方法に関して検討を行った．サスペンション

の設計は，大きく分けてサスペンションアームの配置，サスペンションブッシュ剛性の線

形復元力特性および非線形復元力特性が設計変数となる．それらの変数に関して各章にお

いて検討を行った．サスペンションアームの配置に関しては，3章，5章で検討を行った．

その際に用いた手法は，容易にサスペンションブッシュの線形復元力特性へと展開でき

る．そして，4章ではサスペンションブッシュの非線形復元力特性について検討を行った．

1章で述べたように，自動車のサスペンションは，以下の 3点において自動車開発上の

難しさがあり良いサスペンションの設計を行うことが難しかった．

1. 複数の車両機能に対して重要な役割があり，その両立を高次元で達成することが難

しい

2. ロードノイズなどの解析においては，サスペンションの構造が複雑であること，お

よび振動モード数が多いことより，モード解析による分析により振動騒音低減のメ

カニズムおよびサスペンションの設計指針を得ることが難しい

3. 車両開発プロセスにおいては，検討期間が短いこと，およびサスペンションアーム

の配置は詳細な図面が作成される前に決定されることより，詳細図面に基づくモデ

ルを用いた検討を行うことが難しい

上記の難しさのため，現状の車両開発におけるサスペンションの設計は，問題の少なかっ

た先代の車両のサスペンションに類似した設計をしたり，もしくは，市場において良好な

性能を示している他社の車両のサスペンション設計を参考に設計をするなどの方法がと

られている．

本論文では，サスペンション設計の難しさ 1に対し，最適化計算を用いて複数の機能を
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高い水準で達成する手法を考えた．最適化計算において，例えば拘束関数に操縦安定性の

評価指標を用いるなどの最適化問題を設定することにより，複数機能を高い水準で達成す

ることが可能となる．例えば，一番ニーズの高い操縦安定性と振動騒音の両立をするため

に，拘束関数としての操縦安定性の性能評価の一つであるコンプライアンスなどのサスペ

ンション特性 [67]を用いることが考えられる．サスペンション特性の解析は，本研究と同

様なサスペンションアームを剛体リンクとした簡易モデルをマルチボディダイナミクス

で解くこと [68]により行われる．同様なサスペンションアームを剛体リンクとした簡易モ

デルであるため，設計変数も共通なものとなり容易に本研究で用いた最適化に組み込むこ

とが可能である．

難しさ 2に対しては，エネルギーフローに着目した解析を行い，サスペンションによる

振動騒音問題の現象のメカニズムを明らかにした．3章，5章では系のエネルギーフロー

に着目した解析より，系への入力パワーは大きく変わらないこと，および車体への入力パ

ワー低減は，タイヤにおいて大きくエネルギーを散逸することにより成されていること

示した．それに加え，3章では，複数のサスペンション取り付け点からの車体への入力パ

ワーが正と負で相殺することにより低減していることを示した．また，4章では，時間領

域における最大エネルギーの低減が，最大エネルギーとなる以前の運動においてエネル

ギーフローを変化させることにより成されていることを示した．

これらの分析は，単なる結果論であり，エネルギーフローによる分析は意味がないと思

われるかもしれない．しかし，このエネルギーフローによる分析で得られた知見があると

無いとでは，設計する際にどこに着眼するかが異なる．例えば，サスペンションによる振

動騒音を低減する際に，タイヤでの散逸パワーに着目すれば良いということは通常では思

いつかないことである．この知見を基にすると，単純にタイヤの減衰を大きくするという

ことがロードノイズ低減の可能性があるという発想も生まれる．

難しさ 3に対しては，詳細な図面を用いたモデルを用いずに簡易的な剛体リンクモデル

を用いるモデル化を示し，5章において，その剛体リンクによるモデル化が開発初期段階

では使用可能な程度の精度を持つことを有限要素モデルと比べ示した．また，最適化中に

サスペンションアームの配置が変わることに起因するサスペンションアームの質量およ

び慣性の変化は，自動車のサスペンションのアプリケーションにおいては無視できる程で
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あることを示し本研究の手法が実用上問題ないことを示した．このような剛体リンクによ

るモデル化が可能であると，詳細な図面が無い開発初期段階でも十分な設計検討が可能と

なる．

1章でも述べたように，車両開発後期になると，設計自由度は小さくなり，改良したく

てもできなくなることが多い．例えば，詳細な図面よりモデルを作成する有限要素法など

を用いた解析の予測精度は良い．しかしながら，その解析結果を分析して導き出した対策

案などの多くは，開発後期段階においては対策不可能となることが多い．それに対し，本

研究の手法を用いて，開発初期段階において，多少解析精度が悪くても，大きな設計自由

度の中で良好な開発のたたき台となる設計を求められることは現実の車両開発において

非常に有用である．このような設計初期段階での検討という意味では，本論文のモデル化

は一種の 1DCAE[69]とも言える．

また，最適化計算においては，短時間で計算ができる局所最適化を用いた．このことは

難しさ 3に記されている開発初期段階における検討期間の短さによるサスペンション設計

の問題を解決することでもある．局所最適化を用いる他のメリットは，感度が得られるこ

とである．もし，最終的に得られた設計が何らかの理由により用いることができなくなっ

た際には，どの設計変数を変更することが一番良いか即座に判断することができる．

最後に，本研究の今後の展望として，車体やサスペンションなどの自動車構造を最適に

設計するための手法の研究が進んでいくと思われる．本研究で明らかにしたサスペンショ

ンによる振動騒音低減のメカニズムおよび設計手法はその基礎および応用的な面におい

て貢献が期待される．また，本研究により開発初期段階で品質の良い図面が作成される

ことは，車両開発における改良の繰り返し，試作の低減などにおいて大きな貢献が期待さ

れる．
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付 録A 剛体リンクモデルの定式化

3章，5章で用いた剛体リンク要素の定式化を示す．剛体リンク要素は，剛体リンクの

重心および両端点における変位を，独立な自由度と従属な自由度に分けて，それらの関係

を表すマトリクスにより表された．本章では，その剛体要素の独立節点と従属節点の変位

の関係を表す剛体要素マトリクスを導く．本章においては，5章で用いた 3次元モデルを

対象とした定式化を行う．2次元モデルは，3次元モデルから容易に導くことができる．

独立節点の変位ベクトル ui，従属節点の変位ベクトル udを以下のようにとる．

ui =
{
uiX uiY uiZ θiX θiY θiZ

}T
(A.1)

ud =
{
udX udY udZ θdX θdY θdZ

}T
(A.2)

ここで，uは並進変位，θは回転変位であり，下付き文字は変位の方向，上付き文字の iは

独立自由度，dは従属自由度であることを示す．剛体であるので，回転変位は独立節点と

従属節点で同じであるため，式 (A.3)の関係が成り立つ．

θiX = θdX

θiY = θdY

θiZ = θdZ

 (A.3)

したがって，以降煩雑であるので回転変位の上付き添え字の i，dを省略する．また，並

進方向変位成分に関しても，従属自由度に関しては上付き文字の dを省略する．

ui =
{
uiX uiY uiZ θX θY θZ

}T
(A.4)

ud =
{
uX uY uZ θX θY θZ

}T
(A.5)

独立節点と従属節点の位置ベクトル ri，rdを以下のように表す．

ri =
{
riX riY riZ

}T
(A.6)
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rd =
{
rdX rdY rdZ

}T
(A.7)

A.1 各軸周りの回転による関係

独立節点と従属節点の並進変位は，並進変位のみの場合であれば同じとなる．しかし，

独立節点が回転変位すると，従属節点に並進変位が発生する．その独立節点の回転変位に

よる従属節点の並進変位の関係式を各軸周りの回転ごとに表す．

A.1.1 Z軸まわりの回転

Fig A.1: Infinitesimal rotation around Z axis

図A.1のようにX-Y平面へ投影した際の Z軸周りの回転姿勢をΘZ とする．X-Y平面

における独立節点と従属節点の 2点間距離 lXY は次式である．

lXY =

√(
riX − rdX

)2
+
(
riY − rdY

)2
(A.8)

XY平面での従属節点の位置
{
rdX rdY

}T は次のように表される．{
rdX
rdY

}
=

{
lXY cosΘZ

lXY sinΘZ

}
(A.9)

ここで，ΘZ は次のように従属節点の位置ベクトルの成分で表される．

ΘZ = tan−1 r
d
Y

rdX
(A.10)
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Z軸周りに θZ 微小変位したときの従属節点の位置
{
r
(Z)
X r

(Z)
Y

}T
は近似的に次式となる．{

r
(Z)
X

r
(Z)
Y

}
=

{
lXY cos (ΘZ + θZ)

lXY sin (ΘZ + θZ)

}

≈

{
lXY cosΘZ − θZ lXY sinΘZ

lXY sinΘZ + θZ lXY cosΘZ

} (A.11)

よって，Z軸周りに θZ 微小変位したときの並進方向変位
{
u
(Z)
X u

(Z)
Y

}T
は次式となる．{

u
(Z)
X

u
(Z)
Y

}
=

{
Xd − r

(Z)
X

Yd − r
(Z)
Y

}
=

{
−θZ lXY sinΘZ

θZ lXY cosΘZ

}
(A.12)

A.1.2 X軸まわりの回転

Fig A.2: Infinitesimal rotation around X axis

Z軸まわりの回転と同様に，X軸まわりの回転に関して，Y-Z平面での関係を導くと最

終的に，X軸周りに θX 微小変位したときの並進方向変位
{
u
(X)
Y u

(X)
Z

}T
は次式となる．{

u
(X)
Y

u
(X)
Z

}
=

{
−θX lY Z sinΘX

θX lY Z cosΘX

}
(A.13)

ここで，lY Z，ΘX は次のように位置ベクトルの成分で表される．

lY Z =

√(
riY − rdY

)2
+
(
riZ − rdZ

)2
(A.14)

ΘX = tan−1 r
d
Z

rdY
(A.15)
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A.1.3 Y軸まわりの回転

Fig A.3: Infinitesimal rotation around Y axis

同様に，Y軸まわりの回転に関して，Z-X平面での関係を導くと最終的に，Y軸周りに

θY 微小変位したときの並進方向変位
{
u
(Y )
Z u

(Y )
X

}T
は次式となる．{

u
(Y )
Z

u
(Y )
X

}
=

{
−θY lZX sinΘY

θY lZX cosΘY

}
(A.16)

ここで，lZX，ΘY は次のように位置ベクトルの成分で表される．

lZX =

√(
riZ − rdZ

)2
+
(
riX − rdX

)2
(A.17)

ΘY = tan−1 r
d
X

rdZ
(A.18)

A.2 剛体要素マトリクス

並進運動に関しては，独立節点の並進変位と従属節点の並進変位が等しいこと，および

独立節点の回転変位と従属節点の並進変位の関係式である式 (A.12)(A.13)(A.16)より，従
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属節点の変位は独立節点の変位と回転姿勢，節点間距離を用いて表される．

uX = uiX + u
(Z)
X + u

(Y )
X

= uiX − θZ lXY sinΘZ + θY lZX cosΘY

uY = uiY + u
(Z)
Y + u

(X)
Y

= uiY + θZ lXY cosΘZ − θX lY Z sinΘX

uZ = uiZ + u
(X)
Z + u

(Y )
Z

= uiZ + θX lY Z cosΘX − θY lZX sinΘY


(A.19)

式 (A.3)，(A.19)をまとめると次式となる．

Aui +Bud = 0 (A.20)

ここで，

A =



0 0 0 1 0 0

0 0 0 0 1 0

0 0 0 0 0 1

1 0 0 0 lZX cosΘY −lXY sinΘZ

0 1 0 −lY Z sinΘX 0 lXY cosΘZ

0 0 1 lY Z cosΘX −lZX sinΘY 0


(A.21)

B =



0 0 0 −1 0 0

0 0 0 0 −1 0

0 0 0 0 0 −1

−1 0 0 0 0 0

0 −1 0 0 0 0

0 0 −1 0 0 0


(A.22)

従属節点の変位を独立節点の変位で表すと次式となる．

ud = −B−1Aui
≡ βui

(A.23)

ここで，βは次式となる．

β =



1 0 0 0 lZX cosΘY −lXY sinΘZ

0 1 0 −lY Z sinΘX 0 lXY cosΘZ

0 0 1 lY Z cosΘX −lZX sinΘY 0

0 0 0 1 0 0

0 0 0 0 1 0

0 0 0 0 0 1


(A.24)
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