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Operators of construction machinery are constantly exposed to a variety of vibrations in the cab, and efforts are being made to 

reduce vibration generated during operation so that they can operate comfortably for long periods of time. Viscous mounts are used to 
reduce vibration of cab. Viscous mounts are widely used because they contain a high-viscosity fluid inside the mount and maintain 

high damping performance over a wide frequency range. In the vibration analysis used to evaluate the characteristics of viscous mounts, 
it is difficult to define input conditions only for the cab because the cab is mounted on the vehicle. Therefore, it is important to define 

input conditions on the cab by simulating the acceleration at the construction site in the analysis. 
In this study, so as to define input conditions for the cab, which is essential for evaluating the performance of viscous mounts, 

MATLAB's Simscape Multibody has been used to simulate loading condition of construction machinery at construction site using 
multibody dynamics. The input condition obtained from the analysis have been applied to vibration analysis to confirm their validity. 

Furthermore, a swing frame has been added to the conventional cab model to enable vibration analysis under conditions closer to actual 
operation. In addition, a series of procedures for evaluating the operator's riding comfort during work has been performed analytically. 
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建建設設機機械械キキャャブブにに対対すするる外外力力条条件件とと低低振振動動化化にに関関すするる基基礎礎検検討討  

 

川口 正隆，河江 秀暢，田中 和人，渡辺 公貴 
 

1.  ははじじめめにに 

建設機械のオペレータは，キャブ内で絶えず様々

な振動に晒されており 1)，長時間快適に運転できる

ように，作業中に発生する振動を低減する取り組み

が行われている 2)．また，運転中に発生する振動は，

エンジンから伝わる振動，路面環境から伝わる振動

など様々であり，建設機械の種類や作業環境によっ

ても異なってくる 3)．そのため，あらゆる状況にも対 

 

応し，オペレータが不快と感じる振動を除去し，快適

な作業空間を実現する必要がある 4)． 

そこで，キャブを低振動化させるために用いられ

ているのが，キャブマウントである 5)．キャブマウン

トには，ラバーマウント，サスペンションマウントな

どの種類がある．ラバーマウントは，低減衰で衝撃振

動に弱く，サスペンションマウントはストロークエ
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ンドで底付きが発生する可能性が高いなどのデメリ

ットがあるため，それらを改善することができる新

たなキャブマウントの開発が進められている 6)．そ

こで，建設機械に広く採用されているのが，ビスカス

マウントである 7)．ビスカスマウントはマウントの

内部に高粘度の流体を封入したもので，広範囲の周

波数帯域にわたり高い減衰性能を保つことから普及

している 8)． 

建設機械用のキャブマウントの特性評価に関する

研究においては，内部にシリコンオイルを封入した

ビスカスマウントの動特性を，バネおよび粘性減衰

の 4 要素の力学モデルに同定可能であることや，実

働を対象としたキャブ系の過渡振動解析が実測値と

良好に対応していることが明らかになっている 9)．

さらに，ビスカスマウントによるキャブの防振方法

の改善には，キャブに対する外力条件を明確に定義

することが重要であることもわかっている 10,11)．し

かし，キャブが車両に搭載されていることから，キャ

ブ単独での外力条件の定義は困難であるため，従来

は実作業時の実測値を用いる方法が一般的であった

12)．また，建設機械はバケット，ブレード等の重量構

造物で構成されており，かつ油圧シリンダーで駆動

されるアーム部を有し，その駆動時に発生する低周

波の固有振動数によって，オペレータの乗り心地を

著しく損なう 13)．そこで，建設現場での加速度を，

解析上でシミュレーションすることで，キャブにお

ける外力条件として定義することが重要であると考

えられる． 

本研究では，油圧ショベルを対象として，ビスカス

マウントの性能を評価する上で必要不可欠なキャブ

に対する外力条件を明確化するために，MATLABの

Simscape Multibodyを用い，マルチボディダイナミク

スにより，建設機械および建設現場の再現を試みた．

そして，解析上で得られた外力条件を振動解析へ適

用することで，その有効性を確認した．さらに，従来

のキャブモデルに，スイングフレームを搭載するこ

とで，より実働に近い条件での振動解析を可能にし

た．また，オペレータの作業時の乗り心地を評価する

一連の手順を解析的に可能にした． 

 

2.  ビビススカカススママウウンントトのの動動剛剛性性評評価価 

2.1 実験方法 

実際に建設機械で用いられているビスカスマウン

トの動剛性（動ばね，損失ばね，損失係数）を評価す

るために，Fig. 1のように市販されている内部構造の

異なる 2 つのビスカスマウントを準備した．同図(a)

を Type-A，同図(b)を Type-Bと称する． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

また，動特性試験では，ビスカスマウントの軸方向

と半径方向に関して，Fig. 2に示すように，実験用の

治具を介して油圧サーボ式疲労・耐久試験機（サーボ

パルサ EHF-LV 型）に取り付けることで動特性試験

を実施した． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

実験は変位制御で行い，油圧シリンダーを駆動し

た上で，ロードセルを介してサンプリング周波数

250Hz，計測時間は 60sとして，変位と荷重を計測し

た．変位を入力，荷重を出力として求めた伝達関数

は，実部が動ばね，虚部が損失ばねであるため，周波

数ごとに動ばねと損失ばねの比である損失係数を求

めた．なお，試験時の加振信号は，純ランダム波を用

      
(a) Type-A          (b) Type-B 

 
Fig. 1. Viscous mount dimensions. 

   
(a) Axial              (b) Radial 

 
Fig. 2. Dynamic property test methods. 

（    ）18

川口正隆・河江秀暢・田中和人・渡辺公貴18



 

いて，Type-A，Type-B共に，±1mmの範囲で変化す

るように調整した． 

また，内部構造が軸対称でない可能性を考慮する

と，軸方向を機体上下方向とすれば，半径方向の前後

方向と左右方向で，剛性が異なる仕様となる．そのた

め，0度方向と 90度方向に分け，各方向における動

特性試験を実施し動剛性を求めた．また，軸方向の動

特性試験では，キャブの重量を 10kNと仮定し，4つ

のビスカスマウントでキャブを支えていることを考

慮すると，ビスカスマウント 1つあたりに 2.5kNの

荷重が常に作用することとなる．そのため，軸方向試

験に関しては，各マウントに対してあらかじめ 2.5kN

の荷重を加えた状態を中立点として振動試験を行っ

た．そのほかの試験条件および計測方法は，半径方向

試験と同様であり，各マウントの動剛性を求めた． 

 

2.2 実験結果 

軸方向に関して動特性試験を行った結果を Fig. 3

に示す．なお，動ばねは基準バネ定数，損失係数は軸

方向の最大値で無次元化している．同図より，軸方向

に関しては，周波数が大きくなるにつれて動ばねも

大きくなる特性を示した．また，損失係数は低周波数

域で急増し，10Hz以上では一定な特性を示した．さ

らに，Type-Aは高い動ばねと相対的に低い損失係数，

Type-Bは低い動ばねと高い損失係数を持つことがわ

かった．また，動特性試験で得られた Type-Aと Type-

B のそれぞれの動ばねと損失係数の特徴の一覧を

Table 1に示す． 

 

2.3 動剛性同定 

2.3.1 軸方向 

ビスカスマウントの軸方向の動剛性を同定するた

めの力学モデルを Fig. 4に示す 9)．動特性試験で得ら

れた動剛性をキャブの振動解析に適用するために，

動剛性パラメータを同定する．このモデルは，

Maxwell モデルに粘性減衰要素 c1が追加されたモデ

ルであり，主ばね k1と主粘性減衰 c1および直列の副

ばね k2と副粘性減衰 c2の 4 要素から成り立ってい

る．これら 4 要素の力学モデルと動特性試験で得ら

れた結果を用いて，2つのビスカスマウントの動剛性

Kmを同定した．マウント上部の変位を x1，直列要素

の中間変位を x2とする．さらに，直列要素の中間変

位の自由度には外力は作用しないため，ビスカスマ

ウントにおける力の釣り合い式は式 (1) のようにな

る． 

 (1) 
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(a) Dynamic spring ratio 

 
(b) Loss factor ratio 

 
Fig. 3. Dynamic stiffness for axial direction. 

 
Table 1. Comparison of dynamic stiffness. 

  

  
Fig. 4. Mechanical model for axial direction. 
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式 (1) をラプラス変換して変形し，sを複素数とす

ると次式となる． 

 (2) 

上式からX2を消去すると動剛性Kmは次式となる． 

 (3) 

実測された動剛性に上式を適用し，MATLABを用

いて4個の機械要素をパラメータ同定した．ここで，

軸方向と半径方向の動特性試験の結果から，実測値

に対して動剛性の同定を行ったType-Aの結果を Fig. 

5，Type-Bを Fig. 6に示す．同図より，両タイプの動

剛性は，幅広い周波数帯で実測値を 4 要素モデルで

良好に近似できていることがわかる．よって，同定さ

れた動剛性から式 (3) に基づいて 4個の機械要素を

逆算で求めることができる． 

 

2.3.2 半径方向 

半径方向の動剛性に関しては，動特性試験におけ

る 20Hzまでの特性が，高周波数域まで常に一定であ

ると仮定して算出した．Fig. 5と Fig. 6の結果より，

半径方向の動剛性は，両タイプとも，軸方向と比較し

て小さいことがわかった．また，Type-Aの損失係数，

Type-Bの動ばねと損失係数に関しては，前後方向と

左右方向の動剛性が同じであった．これらの半径方

向の動剛性を振動解析に適用した． 

 

3.  実実稼稼働働想想定定のの動動力力学学解解析析 

3.1 解析方法 

本研究では，油圧ショベルの砕石場における連続

掘削作業を対象とした．メーカーのカタログを参考

に，Fusion360 を用いて車体モデルを設計し，

MATLABの Simscape Multibodyを用いて Fig. 7に示

すモデルを作成した．Simscape Multibodyは，機械シ

ステムに対してマルチボディダイナミクスを活用し

て運動方程式を立て，そこから解を得ることができ

る．ここで，車体を構成する各パーツの質量および重

心座標を Table 2に示す．また，建設機械は車体とフ 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

ロントの 2 パーツを結合することで作成し，フロン

トは，boom，arm，bucketの各パーツをピンおよびシ

リンダーで結合した．フロントの各パーツも

Fusion360で設計し，重心座標，慣性モーメント，慣

性乗積をMATLABに適用した．また，シミュレーシ

ョンにおいて，車体は重心と接地面 4 つを剛結合し

た Fig. 8 に示すモデルで実施した．このモデルを用

いて，地盤と接触した際に発生する車体重心での加
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(a) Dynamic spring ratio 

 
(b) Loss factor ratio 

 
Fig. 6. Dynamic stiffness for Type-B. 

 
(a) Dynamic spring ratio 

 
(b) Loss factor ratio 

 
Fig. 5. Dynamic stiffness for Type-A. 
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速度を，振動解析における外力条件として評価した． 

また，フロント部分のピン同士を結合するシリン

ダーは，バネ定数 kcおよび粘性係数 ccのパラメータ

で構成されている．シリンダーのバネ定数は式 (4) 

で求め，粘性係数に関しては，実際の油圧ショベルの

動きを再現できるように調節した．なお，式 (4) に

おけるE0はシリンダー内を流れる流体の体積弾性率

を示す．また，Aは受圧面積，Vは油室体積，添え字

rはロッド側，tは底側を示す． 

 (4) 

ここで，砕石場における連続掘削作業で発生する

振動は，凸凹な路面上を走行した際の振動や，掘削作

業中にフロント部分から発生する振動などが総合的

に評価されている．そのため，本シミュレーションで

は，地盤を「平坦」「凹凸」「凹凸（左右反転）」の 3

パターンで評価した結果から，平均加速度スペクト 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

ルを算出することで，連続掘削の作業を再現した．こ

こで，凹凸地盤モデルを Fig. 9，凹凸と左右反転した

凹凸モデルにおける地盤定義の比較図を Fig. 10に示

す．モデルの初期状態は，凹凸と凹凸（左右反転）で

共通として，地盤の角度のみを変更することで，左右

反転の定義をした．また，地盤はバネ定数 kgと粘性

係数 cgの 2要素と，動摩擦係数と静摩擦係数で構成

されており，そのパラメータを Table 314,15)に示す．さ

らに，地盤と接触した時に発生する衝撃力 Fは，変

位を xとすると次式で求めることができる． 

 (5) 

また，Fig. 11のようにモデルを前方に 1 ° 傾けた

状態でシミュレーションを開始させた後，モデルを

自由落下させて，地盤と接触したときに発生する車

体重心の加速度を評価した． 
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Fig. 7. Simulation model of hydraulic excavator. 

 

 
Fig. 8. Analytical model of car body. 

 
Table 2. Mass characteristics of the vehicle body. 

 

 
Fig. 9. Analytical model of uneven ground. 

 

 
Fig. 10. Definition of uneven ground conditions. 

 
Table 3. Characteristic parameters of the ground. 

 
 

 
Fig. 11. Initial condition of the simulation. 
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3.2 解析結果 

具体的な解析例として，平坦の場合で評価した車

体重心の X方向加速度を Fig. 12に示す．同図より，

モデルが地盤と接触したときに 1000m/s2程度の大き

な衝撃が発生していることがわかる．また，並進 3方

向の加速度と実測値 9)との周波数分析の比較を Fig. 

13に示す．なお，文献の実測値は，砕石場での連続

掘削作業中に測定したもので，各加速度の 4Hz以上

の周波数域の平均値が一致するように補正している．

同図より，高周波数域に関しては定性的に良く対応

しており，本研究の外力条件として定義した． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

4.  キキャャブブ系系のの振振動動解解析析 

4.1 ビスカスマウント装着キャブの振動解析 

4.1.1 解析方法 9) 

質量mの剛体が防振部材で支持されたFig. 14に示

すような振動系を考える．xyz座標系において，質点

は最下部の 4 箇所で剛な基礎とマウントを介して連

結されている．この座標における質点の並進変位を

xm，ymおよび zm，回転角度を θm，φmおよび ψmとお

き，質点変位を um = [xm ym zm θm φm ψm]’とすると，座

標(Sxi, Syi, Szi)の i番目の支持点 Siでの変位 ui = [xi yi zi 

θi φi ψi]’は変換行列を hiとすると以下のようになる．

なお，’は転置を示す． 

 

 

 (6) 

また，振動解析で定義するビスカスマウントの力

学モデルを Fig. 15に示す．半径方向である X軸と Z

軸方向には，バネとダンパーで構成される 2 要素モ

デルとした．また軸方向である Y 軸方向には，前章

の動剛性同定で使用した 4要素モデルとした． 
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Fig. 12. Shock wave in the simulation. 

 

 
   (a) X-axis acceleration 

 

 
   (b) Y-axis acceleration 

 

 
   (c) Z-axis acceleration 

 
Fig. 13. Comparison of vehicle acceleration between 

measurement and analysis. 

 
Fig. 14. Cab vibration control support system model. 

      
     (a) X-axis      (b) Y-axis        (c) Z-axis 

 
Fig. 15. Viscous mount model. 
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i番目のマウントに作用する力を fci = [fxi fyi fzi tθi tφi 

tψi]’とすると，マウント点の変位 ui，軸方向の中間節

点の変位 ydi，マウント点の回転ばね定数(kθ, kφ, kψ)と

回転粘性減衰定数(cθ, cφ, cψ)を含め，ビスカスマウン

トの変形によって，キャブ重心と中間自由度に作用

する力とモーメント fsiは次式で表される．なお，式

中における・は微分を示す． 

 

 

 (7) 

また，中間点の変位を ud = [yd1 yd2 yd3 yd4]’として，

式 (6) と共にまとめる．すなわち，マウント点の変

位 uciは，変換行列を Tiとすると，次式から求めるこ

とができる． 

 

 (8) 

よって，i 番目のマウント点のマウント反力 fciは

式(7) より以下のようになる． 

 

 

 (9) 

よって，式 (8) を式 (9) に代入すると，i番目のマ

ウント点のマウント反力 fciは次式で求められる． 

 (10) 

従って，全マウントによるマウント反力を Fcとす

ると，次式のように求められる． 

 

 

 (11) 

一方，運転室の質量をm，慣性モーメントを Ix，Iy，

Iz，慣性乗積を Ixy，Iyz，Ixzとし，マウント中間点の質

量を mdとすると，運転室の質量行列 Mb，マウント

中間点の質量行列Mdは以下のようになるため，マウ

ント中間点を含めた質量行列Mcは，次式となる． 
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 (12) 

よって，式 (11) と式 (12) により，以下のよう

に運動方程式が得られる． 

 (13) 

ここで，対象の運転室は標準的な油圧ショベル用

であり，その寸法と質量特性を Fig. 16と Table 4に

示す．油圧ショベルのカタログを参考に，Fusion360

を用いてモデル化し，重量や慣性モーメントを算出

した．これらの寸法や質量特性を，NASTRAN にお

けるキャブ振動解析に適用した． 

また，振動解析においては Fig. 17のような振動系

モデルとし，車体重心を振動台に固定し，キャブはマ

ウントを介して設置されたものを想定する．フレー

ム側のビスカスマウント取り付け点を固定点として，

それよりも上部のキャブおよび 4 個のビスカスマウ

ントで構成される振動系である．また，マウント下部

と車体重心が結合されている．この解析モデルを用 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

いて，各解析において，Type-A，Type-B，NR（天然

ゴム）マウント，および Butylマウントの 4種類のマ

ウントを対象として実施した．なお，NRおよび Butyl

のマウントはビスカスマウントとは違い，内部に高

粘度の流体が封入されていないため，ゴムによる単

純な減衰性能を示す．そこで，NRと Butylの動ばね

と損失係数は，周波数によって変化せず一定である

ことから，動ばねは，Type-A の静ばねを参照した．

また，損失係数は，NRで 0.1，Butylで 0.3を用いた．

これら 4 種類のマウントの動剛性を振動解析モデル

に適用した． 
さらに，ビスカスマウントのように大きな減衰を

有する機械要素で構成される振動系の固有値は，一

般的な実固有値解析では求めることができないため，

複素固有値解析を適用する必要がある．一般的には

式 (13) を以下の形式に書き換え求めることになる． 

 (14) 

式 (14) を解くことによって得られる固有値を λ

とすると，以下のように共役となり，不減衰および減

衰固有振動数ωn，ωdと減衰比 ζで構成される． 

 (15) 

解析では，MATLABで式 (11) から式 (15) に基づ

いたプログラムを作成して実施し，あわせて

NASTRAN で同じ解析モデルを作成して結果を比較

した．なお，式 (7) から式 (10) に含まれるマウント

の回転ばね定数(kθ, kφ, kψ)と回転粘性減衰係数(cθ, cφ, 

cψ)は零とした． 
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Fig. 16. Dimensions of cab models. 

 
Table 4. List of cab model mass properties. 

 

 
Fig. 17. Analytical model for cab vibration analysis. 
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4.1.2 解析結果 

NASTRANによる Type-A，Type-BおよびNRマウ

ント，Butyl マウントの固有値と減衰比を Table 5に

示す．同表より，NRと Butylの減衰比は各モードで

一定であり，Type-A と Type-B に比べて小さいこと

がわかった．さらに，Type-Aの固有値は Type-Bに比

べて大きいことがわかった．また，ビスカスマウント

の Type-A と Type-B の両マウントとも，1 次モード

において，減衰比が最も大きくなることがわかった． 

また，Type-A および Type-B のビスカスマウント

を用いた場合の 6 次までの固有値および減衰比につ

いて，NASTRANとMATLABの比較を Table 6に示

す．表中には MATLAB 解を M，NASTRAN 解を N

として，その比 (M/N) を示す．同表によれば，固有

値については誤差 1%以内の精度で対応している．ま

た，減衰比は Type-A，Type-Bでの 1次モードのみ誤

差が出ている．減衰比の誤差が大きいことは，解法の

違いによるものと考えられるが，ほとんどの固有値

では良好に対応しているため，式 (14) の運動方程式

および複素固有値は妥当であり，NASTRAN でも解

析可能であることを示している． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

4.2 上部構造の振動解析 

4.2.1 解析方法 

上部構造の振動解析モデルを Fig. 18に示す．前章

では，キャブ単体の剛体モデルとして振動解析を行

った．しかし，実際の油圧ショベルでキャブは Fig. 18

のようにスイングフレーム上に搭載されている．さ

らに，その固有振動がキャブに影響を及ぼし，より複

雑な振動がオペレータに伝わる．このことから，キャ

ブ単体だけでなく，スイングフレームが装着されて

いることも考慮する必要があると考えられる． 

スイングフレームは，メインフレームとサイドフ

レームの 3 パーツで成り立っており，メインフレー

ムは鉄鋼板，サイドフレームは溝型鋼で構成される．

作成したスイングフレームに，前章と同様のキャブ

モデルを結合した．さらに，スイングフレーム後方に

は，カウンターウェイトを剛結合した．ただし，カウ

ンターウェイトは質点系として定義した．また，メイ

ンフレーム下には，旋回ベアリングが設置されてお

り，Y軸回転を除き，車体重心と剛結合されている．

振動解析では，車体重心に前章で求めた加速度を入

力することで実施した． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

4.2.2 解析結果 

Fig. 18に示すキャブルーフ部の加速度の解析結果

と，実際に砕石場で連続掘削での計測値を比較した

結果を Fig. 19に示す．なお，文献値の結果と比較す

るために，Type-Aの結果とした．なお，同図の加速

度は，基準加速度で無次元化した．同図より，Fig. 18

のモデルによる解析結果は，文献値の解析結果に近

い結果を示すことがわかった．よって，キャブ単体の

剛体モデルよりも，実働に近い条件でビスカスマウ

ントの特性を評価することができると考えられる． 

Table 5. Comparison of complex eigenvalue analysis results 
for each mount. 

 
 

Table 6. Comparison of MATLAB and NASTRAN for 
complex eigenvalue analysis. 

 

 
Fig. 18. Analytical model of the upper body structure. 
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5.  オオペペレレーータタ振振動動評評価価 

5.1 解析方法 

前章では，最も応答が大きいとされるルーフ左前

部分において振動解析を行った．しかし，オペレータ

の乗り心地を評価するためには，座面における加速

度を評価する必要がある．本研究では，体重 60kgの

オペレータが作業することを想定し，評価点を定義

した．さらに，実際の建設機械に設置されているサス

ペンションシートを，解析モデルに組み込むことに

よる低振動化を検討した．ここで，サスペンションシ

ートのイメージ図を Fig. 20 (a) に示す．サスペンシ

ョンシートは，作業中の振動を吸収し，オペレータの

乗り心地を向上させる目的で搭載されている．また，

本研究においては，サスペンションシートをバネと

ダンパーの 2要素として定義した． 

ここで，NASTRAN における振動解析モデルを同

図 (b) に示す．解析モデルにおける観測点は，キャ

ブフロアと剛結合し，その結合設定を Y 軸方向のみ

Freeとした．さらに，Y軸方向にバネとダンパーの定

義を施すことで，サスペンションシートを再現した．

また，サスペンションシートの定義で用いるバネ定

数と減衰係数は文献値 16)を参考にした．さらに，バ

ネ定数と減衰係数を用いて，減衰比と固有振動数は

それぞれ式 (16) と式 (17) で求めることができ，サ

スペンションシートの特性を再現できるように調節

した．なお，粘性係数を cs，バネ定数 ks，減衰比を ζ，

固有振動数を fnとする． 

 

さらに，使用したサスペンションシートのパラメ

ータを Table 7に示す．また，サスペンションシート

のバネ定数と減衰係数を決める上では，Fig. 21に示

す振幅倍率線図を参考にした．同図より，減衰比 ζの

大きさによって，増幅率が大きく変化する特性を考

慮し，実際のサスペンションシートの効果を再現す

るように調整し，減衰比 0.41を採用した． 
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   (a) X-axis acceleration 

 

 
   (b) Y-axis acceleration 

 

 
   (c) Z-axis acceleration 

Fig. 19. Comparison of analytical results and literature 
values for acceleration in front left of roof. 

 
(a) Suspension seat model 

 

 
(b) Analytical model with suspension seat 

 
Fig. 20. Analytical model assuming actual construction 

machinery. 
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5.2 評価方法 

本研究では人体振動の基本的な評価法を記述する

国際規格 ISO2631-1 (1985) に沿って，シート加速度

を評価する 17)．さらに JIS C 1510には，加速度に対

する人間の振動感覚を表す Fig. 22のような人体加速

度感度の周波数特性が示されている 18)．水平方向は

低周波数ほどレスポンスが高く，1~2Hz が最大とな

り，それを超えると一直線にレスポンスが低下して

いる．また，鉛直方向は 4~8Hzでのレスポンスが最

大となり，それ以下の周波数では微減，それ以上では

水平方向と同様に低下している．つまり，水平方向は

1~2Hz，鉛直方向は4~8Hzの人体加速度感度が高く，

人間はその振動を敏感に感じることを意味する． 

人体加速度感度フィルターを振動解析結果に適用

するために，MATLABで伝達関数を作成し，水平特

性と鉛直特性の 2 つのフィルターを作成した．ここ

で，フィルター作成で使用した伝達関数を式 (18) と

式 (19) に示す．さらに，作成したフィルターと 

 

 

 

 

 

 

 

 

ISO2631-1 で定められているフィルターの許容範囲

との比較図を Fig. 23に示す．ここで，伝達関数にお

いて，水平特性をGh(s)，鉛直特性をGv(s)とした．同図

より，作成したフィルターは，定められた許容範囲内

に良好に収まっていることがわかる．よって，

MATLABの Simulinkを用いて，座面位置で解析した

加速度に，作成したフィルターを適用することで，オ

ペレータが感じる加速度を評価した．また，水平特性

のフィルターは X方向加速度と Z方向加速度，鉛直

特性のフィルターは Y 方向加速度の結果に適用させ

た． 

 (18) 

 (19) 

また，人体加速度感度を評価する上で，多軸複合加

速度が用いられる．多軸複合加速度は，3軸方向の各

加速度の実効値を元に，人体加速度を統一的に相対

評価することが可能であり，式 (20) から求めること

ができる．ここで，X 方向加速度の実効値を xrms，Y

方向加速度の実効値を yrms，Z方向加速度の実効値を

zrmsとする． 

 (20) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

( )
23

1.3 11h sG
s

=
+

( ) 2

6
0.117 6 0.95v s
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Table 7. Characteristic parameters of suspension seat. 

 
 

 
Fig. 21. Suspension seat damping ratio. 

 
Fig. 22. Human sensitivity correction value. 

 
(a) Horizontal property 

 

 
(b) Vertical property 

 
Fig. 23. Filters created and tolerances. 
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さらに，実効値の評価基準として，ISO2631-1では，

Fig. 24に示す疲労・能率減退境界 17)が定められてい

る．これは，振動曝露の限界に対する加速度の値が，

1分から 24時間の間で周波数の関数として，水平方

向と鉛直方向に対して与えられており，オペレータ

が疲労を感じる作業時間を示す．この疲労・能率減退

境界の鉛直特性線図に対して，多軸複合加速度で算

出した実効値をプロットしたときの時間作業を行う

と，オペレータは疲労を感じるという評価となる．ま

た，この基準を使用してオペレータの作業限界時間

の評価をするためには，人体加速度感度フィルター

を適用することが必要とされている． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

5.3 評価結果 

5.3.1 人体加速度感度フィルター処理 

座席位置で評価した加速度について，例として

Type-Aのフィルター適用前後の比較結果をFig. 25に

示す．同図より，フィルターにおいて応答の高かった

低周波数域では微増させ，高周波数域にいくに連れ

て，応答が小さくなっていることがわかる．よって，

Fig. 23に示したフィルターが，それぞれ良好に適用

されていることが示されており，乗り心地評価にお

いて十分に有効であると考えられる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

5.3.2 多軸複合加速度算出結果 

フィルター適用前後の，各方向加速度の実効値と

多軸複合加速度を算出した結果を Table 8に示す．同

表のフィルター後の多軸複合加速度より，NRの多軸

複合加速度を1とすると，NRよりもType-Aで30%，

Type-Bで 25%の低振動化が可能であることがわかっ

た．このことから，ビスカスマウントである Type-A

とType-Bの高い減衰性能が示されているものと考え

られる．よって，ビスカスマウントとサスペンション

シートを建設機械に搭載することで，オペレータが

受ける振動を低振動化することができると考えられ

る． 

 

 
(a) Horizontal property 

 

 
(b) Vertical property 

 
Fig. 24. Decreasing boundary of fatigue and efficiency. 

 
   (a) X-axis acceleration 

 

 
   (b) Y-axis acceleration 

 

 
   (c) Z-axis acceleration 

 
Fig. 25. Comparison of filter applications for Type-A. 
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5.3.3 サスペンションシート搭載による低振動化検

討結果 

ビスカスマウントに焦点を当て，疲労・能率減退境

界を評価した拡大図を Fig. 26に示す．同図より，本

研究の振動解析においてオペレータは，25 分から 1

時間の作業で疲労を感じるという評価になった．し

かし，通常の建設現場の作業では，2時間から 3時間

の作業が可能だと考えられるため，本研究の予測時

間は，通常の作業よりも短く評価された．これは，本

研究のシミュレーションでは，建設現場の中で最も

過酷とされる砕石場での連続掘削を想定した外力条

件を用いたことで，評価した疲労を感じる作業時間

が，通常よりも短くなったと考えられる．よって，砕

石場での連続掘削作業の過酷性が，振動解析に反映

されていることがわかる．このことから，振動解析に

おける外力条件と，ビスカスマウントやサスペンシ

ョンシート等の解析モデルの定義は十分に有効であ

ると考えられるが，さらなる低振動化も必要である

と考えられる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

6.  結結論論 

本研究では，建設機械の油圧ショベルを対象とし

て，ビスカスマウントの性能を評価する上で必要不

可欠な，キャブに対する外力条件を明確化した．ま

た，実機相当の解析モデルを作成し，より実働に近い

条件で評価した．それらをもとに，実測値を用いずオ

ペレータの乗り心地を解析上で評価した．以下に得

られた知見を示す． 

 

1) MATLABの Simscape Multibodyを用いたマルチ

ボディダイナミクスによって，建設機械および

建設現場の再現を行うことで，その外力条件を

振動解析へ適用することができる． 

2) シミュレーションで評価した外力条件を定義し

た振動解析結果に，人体加速度感度フィルター

を適用することで，実働を想定したオペレータ

の乗り心地を評価することができる． 

3) 砕石場での連続掘削を想定して振動解析を実施

すると，通常の作業よりも短い作業可能時間と

なり，砕石場の過酷性を良好に評価することが

できる． 

4) ビスカスマウントの動剛性を動特性試験より評

価し，外力条件と解析モデルの定義，オペレー

タの作業時の乗り心地評価を，全て解析上で実

施することができる． 
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