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論文要旨 

急速な地球温暖化の対応のため，排出ガス削減のために低燃費車の研究が精力的に行われて

いるが，これらの技術はエンジントルク変動を増大させる要因となっており，駆動系の振動騒

音低減のためにアークスプリングや直列ばねを内蔵する広角トーショナルダンパの適用例が増

してきている．しかし，これらは復元力特性として回転速度性および振幅依存性のある複雑な

履歴特性を内包するため，非線形振動を引き起こす可能性がある．そのため，振動・騒音・乗

り心地（NVH: Noise, Vibration and Harshness）の観点より，履歴特性に起因する非線形振動のメ

カニズム解明および改善のための研究開発が重要である．一方，高度な駆動力制御が導入され

ている昨今の乗用車では，制御フィードバックのために駆動系モデルを車両コンピュータに導

入する例が増してきている．しかし，広角トーショナルダンパは複雑な非線形性を有するため，

トレードオフの関係にあるモデル精度と計算コストの解決のための研究開発もまた重要である．  

そこで，本論文では，アークスプリングおよび直列ばねを内蔵する自動車用の広角トーショ

ナルダンパがもつ履歴特性に対し，十分な調査研究に及んでいない駆動系ねじり振動現象の解

明および改善，そしてこれらの非線形振動を再現可能な高精度モデルの開発を目的とした．ま

た，研究対象のトーショナルダンパは，研究例の少ないアークスプリング式ロックアップダン

パ（AS-LTD: Arc Spring type Long-Travel lock-up Damper）および直列ばね式デュアルマスフライ

ホイール（IS-DMF: In-Series spring unit type Dual Mass Flywheel）とした． 

まず，AS-LTD および IS-DMF に対し共通の離散化モデルを提案し，台上の駆動系周波数応

答i実験との比較を実施した．その結果，特に高回転・低エンジントルク変動などによるトーシ

ョナルダンパのねじり角振幅が微小な状況においてモデル精度が悪化することを明らかにした

とともに，精度改善のために離散化数を増加させると計算コストが増加する課題を示した．さ

らに，この課題を解決するための不等ピッチ離散化モデルを提案し，従来モデルに対し計算コ

ストをほとんど増加させることなく大幅に精度改善できることを示した． 

次に，これまで研究例のないトーショナルダンパ内部の動的バックラッシによる非線形振動

について検討し，カオス的挙動ならびに分数調波振動iiが発生することを明らかにした．さらに，

感度解析によって改善手法を提案した．そして，改善手法を IS-DMF に適用し，実車評価を実

施した．その結果，動的バックラッシによって引き起こされる非線形振動を大幅に低減できる

ことを示した． 

 

 
i 本論文では，駆動系ねじり振動モデルにおいて，系のトーショナルダンパ上流側に正弦波のトルク変

動を与えた際のトーショナルダンパ下流側ねじり振動振幅が周波数によって変化する様子を駆動系周波

数応答と呼称し，トーショナルダンパの伝達特性を示す指標として扱う．なお，制御系，電気系，音響

系の分野においては，線形システム対して入出力の振幅比および位相のずれを示すボード線図が有名で

ある．本論文においては，非線形システムを扱うため，数値シミュレーションにおける準定常応答の周

波数解析によって取得している． 

ii 本論文では，加振周波数に対して系の振動が n 倍の周期に収れんしている様子を，1/n 次分数調波振

動と呼称する．なお，非線形振動系の分野においては，固有振動数の整数倍に近い振動数の励振力によ

って共振を起こすことを分数調波振動と呼ぶようである．一方，カオス力学系の分野においては，分岐

図に現れる様子にちなみ，倍周期振動と呼ばれることもある． 



vi 論文要旨 

本論文は全 6 章から構成されている．提案した技術のうち，離散化モデルの理論構築および

モデル構築，動的バックラッシのメカニズム調査については第 2 章で，離散化モデルを用いた

シミュレーションおよびモデル検証，動的バックラッシによる非線形振動については第 3 章か

ら第 4 章で，不等ピッチ離散化モデルおよび動的バックラッシによる非線形振動の改善手法に

ついては第 5 章で検討している． 

 

第 1 章「緒論」では，本研究の背景を示すとともに，本研究に関連する既往の研究について

まとめた．章末には，本研究の構成を示した． 

 

第 2 章「実験的基礎調査およびモデル構築」では， IS-DMF および AS-LTD を対象に，履歴

特性の非線形性，動的バックラッシのメカニズム，およびモデル構築手法ついて論じた． 

まず，実験による動的バックラッシ発生メカニズムの検討について述べた．回転時ねじり特

性の計測により，IS-DMFおよびAS-LTDともに動的バックラッシが発生することを明らかにし

た．続いて，IS-DMFの可視化実験より，動的バックラッシは弾性体端部が回転速度依存の摩擦

力によって固着し，弾性体駆動部品との離合が生じる現象であることを明らかにした． 

次に，履歴特性および動的バックラッシを再現可能なモデルの構築について述べた．まず，

AS-LTDおよび IS-DMFが共通の離散化モデルにより定義できることを述べ，定式化を示した．

続いて，離散化数を 6 より大きくとる場合は数％の精度の誤差であることを理論的に示した．

さらに，動的バックラッシ発生部位の接触剛性および摺動部の摩擦特性を実験同定した．その

結果，IS-DMF はストライベックモデル，AS-LTD はハイパボリックモデルが実験値と良く一致

することを明らかにした．最後に，得られた知見をもとに，Modelica 言語を用い 1D シミュレ

ーションモデルを構築した． 

 

第 3 章「モデル基礎検証およびシミュレーション」では，構築した離散化モデルを対象に，

駆動系周波数応答および動的バックラッシの非線形振動シミュレーションについて論じた． 

まず，構築した AS-LTD 離散化モデルを用いた駆動系周波数応答シミュレーションにより，

履歴特性の非線形性が駆動系周波数応答に及ぼす影響を検討した．その結果，振幅依存性に起

因する漸軟特性により見かけ共振点が低下し，さらに回転速度依存性に起因する減衰特性変化

により見かけ共振点が上昇するという，複数の影響が作用することを明らかにした．続いて，

高回転速度・低加振振幅などによりトーショナルダンパのねじり角振幅がきわめて小さい状況

では，モデル精度に影響を及ぼす部分稼働現象が発生することを明らかにした．これは，離散

化要素の一部が回転速度依存の摩擦力により固着し，稼働する離散化要素数が減少する挙動で

あり，シミュレーションに用いた離散化モデルのうち最も微細な離散化数 16 においても発生し

た．したがって，理論的検討した離散化数 6 では，実用上精度不足である可能性が示唆された．

さらに，離散化数の増加は，駆動系周波数応答シミュレーションにおいて計算コストを著しく

増大させる要因であることを明らかにし，精度・計算コストのトレードオフ課題を提示した． 

次に，IS-DMF 離散化モデルを用いた実車駆動系シミュレーションにより，動的バックラッ

シによる非線形振動について検討した．まず，第 2 章において明らかにした動的バックラッシ

の発生メカニズムをもとに，実車において発生し得る運転条件を構築した．次に，シミュレー
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ション結果の STFT，分岐図，およびリターンマップによる解析により，動的バックラッシに起

因する非線形振動はカオス的挙動を示すことを明らかにした．さらに，特定の相対トルク領域

では自然数 n における 1/n 次分数調波振動に収れんすること，その収れん条件よりもわずかに

小さい相対トルク領域では周期倍分岐が発生すること，相対トルクが大きくなるにつれ n 数が

減少することを明らかにした．本現象は，いわゆる歯打ち現象に類似する片当たり接触振動に

分類されるが，そのメカニズムは接触剛性による跳躍挙動および摺動挙動が複合しており，履

歴特性の形状が 3 段区分線形特性となる複雑な現象であることを明らかにし，カオス的挙動お

よび分数調波振動の発生は，これら二つのメカニズムに起因している可能性が示唆された． 

 

第 4 章「実験検証」では，構築したモデルおよびシミュレーション結果の実験検証について

論じた． 

まず，低慣性ダイナモを用いた台上実験により，AS-LTD による駆動系周波数応答について

検討した．その結果，シミュレーション結果は実験結果を概ね精度良く予測できていることを

明らかにした．ただし，第 3 章において明らかにした離散化要素の部分作動挙動が顕著な高回

転・低振幅条件においては，離散化数が小さいほど実験結果との乖離が発生した．さらに，こ

の乖離要因は実稼働ねじり特性の比較より，稼働する離散化質量数の減少により発生する，ね

じり特性上の多角形数の減少であることを明らかにし，モデル精度改善のためには離散化数の

増加が必要であるが，特にアークスプリング端部離散化要素を小さく離散化することが肝要で

あることを示した． 

次に，第 3 章に述べた動的バックラッシの運転操作手順に基づく IS-DMF の実車実験により，

シミュレーション結果に現れた非線形振動が実際に発生し得るか調査した．その結果，カオス

的挙動や分数調波振動が，シミュレーション結果と同様に発生することを明らかにした．さら

に，3 次元リターンマップによる実験結果およびシミュレーション結果の比較より，非線形振

動のメカニズムがモデルと一致していることを示した． 

 

第 5 章「実際問題への応用」では，駆動系周波数応答を対象とした離散化モデルの実践的な

改善，ならびに IS-DMF を対象とした動的バックラッシに起因する非線形振動の改善について

論じた． 

まず，AS-LTD に対し，離散化要素の部分作動挙動を改善するために，折り返し等差数列を

利用した不等ピッチ離散化手法を提案した．その結果，第 2 章～第 4 章に論じた従来の等ピッ

チ離散化モデルにおいて精度課題である高回転・低振幅条件に対し，計算コストをほぼ増加す

ることなく大幅に精度改善できることを示した． 

次に，IS-DMF に対し，動的バックラッシによる非線形振動の改善手法を提案した．まず，

感度解析により，接触剛性および接触部に作用する離散化質量要素の摩擦トルク低減が，動的

バックラッシによる非線形振動の低減に対し寄与が大きいことを明らかにした．次に，感度解

析結果に基づき接触剛性を低減した IS-DMF を試作した．さらに，その実車実験により，カオ

ス的挙動および分数調波振動が大幅に低減できることを示し，感度解析より得られた改善手法

の有効性を示した． 
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第 6 章「結論」では，本研究を総括し，各章で得られた知見を要約して示すとともに，今後

の研究課題について提示した． 

 

以上の研究成果より，提案した不等ピッチ離散化モデルおよび動的バックラッシによる非線

形振動の改善手法には画期的な効果があることを示した．これにより，アークスプリングおよ

び直列ばねを内蔵する広角トーショナルダンパを用いる駆動系ねじり振動の検討のために有効

活用することが可能になったのみならず，動的バックラッシによって引き起こされる非線形振

動の改善が可能になった．これらの技術は，車両駆動系のNVHを改善するための設計検討に貢

献できる． 

 



 

第 1 章 緒論 

1.1 研究の背景 

急速な地球温暖化の影響を受け，国連気候変動枠組条約第 21 回締約国会議 (COP21) パ

リ協定において採択された 2050 年の温室効果ガス削減目標に向け，環境政策が増進してき

ている．なかでも，自動車排出ガスは環境負荷が高く，2018 年度時点では我が国における

二酸化炭素 (CO2) 総排出量の 15.9 %を占めている(1)．そのため，排ガス規制が年々厳しく

設定されており，規制をけん引するヨーロッパ連合では，CO2排出量を 2030年までに 2021

年目標比で新車の乗用車 37.5 %，新車の小型商用車 31 % 削減を目標とすることが決定し

ている(2)．一方，2018年時点の平均CO2排出量は，2020/2021年目標すら達成されていない

(3)．そこで，自動車メーカ各社は，電気自動車 (BEV: Battery Electric Vehicle), 燃料電池自

動車 (FCEV: Fuel Cell Electric Vehicle), および（プラグイン）ハイブリッド車 (PHEV: Plug-

in Hybrid Electric Vehicle) など低燃費車の普及率を増加させることにより，企業平均燃費 

(CAFE: Corporate Average Fuel Economy)(4)(5) を低減する電動化の方策をとりつつある(6)． 

一方，電動化や安全快適性の充実などにより，車両制御システムが複雑化してきている．

そのため，自動車業界では，開発効率を目指したモデルベース開発手法の推進が重要視さ

れている(7) ．モデルベース開発では，CAE (Computer Aided Engineering) 技術を活用するこ

とにより，実際の車両や部品に代わって，机上検討モデルを用いた試作レスでの車両性能

評価や制御システムの改良検討が可能である(8)．しかし，正確な車両挙動を見積もるため

には，車両を構成するすべての領域において，高精度なシミュレーションモデルが必要不

可欠である． 

また，電動化をともなう駆動系には，さまざまな種類が存在する．大別すると，エンジ

ン (内燃機 / ICE: Internal Combustion Engine) を搭載しているか否かで分けられる．自動車

販売台数の将来動向予測によると，エンジン搭載車の乗用車販売比率は，2030 年において

も欧州では 80％(9)，世界全体では 94％(10) 程度を占めるとされており，エンジン搭載車が

大半を占めるとの見方が強い．したがって，燃費改善のためには，エンジンの効率改善や

摩擦の削減，エンジン・変速制御の改善などによる対策が今後も重要といえる． 

さらに，昨今の自動運転機能を用いた受動的な運転機会の増加にともない，乗員が車両

に求める嗜好が変化し，振動・騒音・乗り心地（以下；NVH: Noise, Vibration and Harshness

と述べる）など快適性を重視した車両機能がますます重要になってきている．そのため，

こもり音やエンジン始動時ショックなど，エンジンおよび駆動系によるNVH性能をさらに

向上する必要性が増してきている(11)． 

また，ハイブリッド車の駆動系においては，ハイブリッドモード切替時の騒音レベル変

化が問題となる場合がある．すなわち，エンジンを用いて駆動している状態と，エンジン

が停止し電動機のみで（純電気）駆動している状態とでは，乗員が感じるNVHに大きな相
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違が生じる．これは，純粋な電気駆動時においては，エンジンに起因する固体伝搬音や空

気伝搬音が発生しないことに起因する．特に，アイドル時や低速走行時など，車両の暗騒

音が小さい場合においては，車室内騒音が 10 dB 以上低下する(12)(13)．そのため，通常のエ

ンジン搭載車よりも駆動系NVHが感じられやすくなり，従来に比べさらなる対策が必要と

なる(14)． 

 

1.1.1 駆動系 NVHの起振力 

駆動系 NVH を引き起こす起振力としては，①エンジンの燃焼運動に起因するエンジン

トルク変動，②プロペラシャフトやジョイント部のアンバランスや偶力に起因したトルク

変動，③ギアのかみ合い伝達誤差に起因するトルク変動がある．特に，①は燃焼による筒

内圧変化と，ピストン，コンロッドの往復運動による慣性力によって発生するトルク変動

であるが，そのトルク変動の振幅や周波数は，エンジンの排気量や気筒数，回転速度，ア

クセル開度などの条件によってさまざまであり，直接的な対処が困難である．そのため，

伝達系である駆動系にトーショナルダンパ等を最適配置し伝達応答を低減することがほと

んどである．しかし，後述のとおり，昨今の環境規制対応にともない，エンジントルク変

動が増大する傾向にあるため，ますます対処が困難になってきている． 

環境規制に対応するためのエンジンの燃費改善策として効果的な手法は，主に低排気量

化（ダウンサイジング），および運転回転速度の低回転化（ダウンスピーディング）であ

る．たとえば，気筒数を減らしたエンジンは摩擦損失が小さくなり，さらに低回転化によ

って燃料消費量が低減することが予想される．このようなエンジンにおいては，小型化や

低回転化における動力性能の減少を補うために，過給機の搭載により低回転時の出力トル

クを増大させる手法が一般に用いられる．その結果，排気量および気筒数を従来の自然吸

気エンジンより少なくした場合でも，低回転時の出力トルクを増大させることができる(15)．

このトルク増大により，トランスミッションのギア比や最終減速比を変更した場合でも，

車両性能やドライバビリティを損なうことなく，エンジンをより低回転で作動させること

ができる(16)．しかし，過給機の搭載や気筒数の減少による筒内圧の増大は，出力トルクだ

けでなく，エンジントルク変動の増大をともなうため，駆動系のねじり振動が増大すると

いう問題がある(15)． 

さらに，ハイブリッド車の場合，燃費率を高くするために，低負荷走行時において充電

負荷を高めることでエンジン負荷をあえて上昇させ，燃費率のより良い領域で運転させる

ハイブリッド協調制御を導入している(17)(18)．そのため，起振力であるエンジントルク変動

が通常のエンジン車よりも大きく，アイドル時や低速走行時など暗騒音が低い運転状況に

おける振動やこもり音が，通常のエンジン車よりも大きくなる場合がある． 

このように，日進月歩するエンジンの環境規制対応によってエンジントルク変動が増大

する傾向にあり，ねじり振動に起因する NVH 性能への要求がますます高くなっている． 
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1.1.2 ねじり振動に起因する主な NVH現象と対策 

エンジントルク変動に起因する駆動系のねじり振動は，多くの NVH 現象を引き起こす

ことが知られている．その代表的な現象は，駆動系こもり音および歯打ち音である(19)． 

歯打ち音は，主に MT (Manual Transmission)，DCT (Dual Clutch Transmission) などマニュ

アルトランスミッションに基づいたトランスミッションにおける懸念事項である．一方，

駆動系こもり音は，エンジン燃焼周波数である約 30～250 Hz の範囲に励起する，基本的な

駆動系ねじり共振モードに起因している．そのため，トルクコンバータを搭載する AT 

(Automatic Transmission) を含む，ほとんどのトランスミッション構成において発生する懸

念がある(20)．また，前述の燃費改善策にともなう AT ロックアップ最低回転速度領域の拡

大，エンジン制御の低回転化，およびハイブリッド車のエンジン負荷制御などにともない，

ねじり振動が増大する低回転領域での運転頻度が高まっている(21)． 

 

駆動系こもり音や歯打ち音を低減するためには，駆動系のねじり共振特性を理解し，ク

ラッチダンパ(22) やトルクコンバータ・ロックアップダンパ(23) ，ハイブリッド車用ダンパ

(24) など，エンジン・トランスミッション間に搭載されるトーショナルダンパにおけるば

ね剛性を低減し，駆動系のねじり共振点を下げることで，エンジンからトランスミッショ

ンへ伝達される起振力を低減する対策が定石である． 

さらに，燃費改善策にともなうトルク変動への対応として，アークスプリング（円弧状

のコイルスプリング）やコイルスプリングを直列配置した構造（以下，直列ばねと記す）

を内蔵するデュアルマスフライホイール (DMF: Dual Mass Flywheel)(25)(26)(27) や，同構造を

採用する低ねじり剛性ロックアップダンパ(21) など，トーショナルダンパの高性能化およ

び構造の複雑化が進んでいる．しかし，その複雑な構造にともなう，ばねの与圧，がた，

摩擦などに起因する種々の非線形振動が発生するため，十分留意した開発が必要不可欠で

ある． 

また一方で，ダイナミックダンパ (28) や，遠心振子式動吸振器  (CPVA: Centrifugal 

Pendulum Vibration Absorber)(29) などの，いわゆる動吸振器がDMFやロックアップダンパに

適用されてきており，低回転域からねじり振動を大幅に低減できる技術として注目されて

いる．特に，CPVA は，遠心振子を利用することで所定の回転次数に同調する可変動吸振

器である．これは，換言すると，固有振動数がエンジン回転速度（＝燃焼周波数）に比例

変化し，広範囲の回転速度域において常に反共振効果を得られる動吸振器である．しかし，

その動的挙動，特に，重力影響を受けやすい低回転時や等時性が無視できない大振幅時な

ど，特定の状況における挙動は非線形かつ不安定なため，多くの議論がなされている (た

とえば，(30)(31)(32) )．また，一般的に動吸振器の最大吸収エネルギは，主に機械構造的にと

りうる最大振幅ならびに付加質量の大きさに依存する．すなわち，主系のねじり振動が大

きいほど，大きく重い動吸振器が必要になる．しかしながら，重量増加は燃費悪化に直結
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するため，動吸振器の付加質量は最小限に留める必要がある．したがって，動吸振器の必

要吸収エネルギを最小限とするために，トーショナルダンパの制振性能を可能な限り高め

ることで，主系のねじり振動を根本的に小さくし，動吸振器は所謂「付け薬」としての利

用に留めることが肝要といえる． 

以上のように，駆動系 NVH 低減のためには，トーショナルダンパのねじり振動低減性

能が肝要であり，さらなる高性能化が求められている．一方，トーショナルダンパの高性

能化にともなう構造複雑化により，種々の非線形振動が発生するおそれがあり，現象解明

や改善が必要不可欠である． 

 

1.1.3 トーショナルダンパの非線形性がエンジン制御に及ぼす影響 

トーショナルダンパの高性能化においては，燃費改善策のためのスペース削減や軽量化

のため，コンパクト化と制振性能の両立が必要不可欠である．しかし，その実現のために

構造の複雑化や非線形性をともなうことはまれではない． 

トーショナルダンパの非線形性は，①区分線形特性，②履歴特性の 2 種類に大別される．

まず，区分線形特性について説明する．図 1.1 に，6 速 AT の駆動系ねじり振動特性とロッ

クアップダンパの荷重－変位特性（以下；ねじり特性と記す）の関係を示す(21)．図 1.1(a) 

のねじり 2 次共振周波数は，加振周波数帯よりも低い．ここで，加振周波数帯とは，エン

ジン作動範囲における燃焼周波数である．これは，振動応答を改善するには，トーショナ

ルダンパを従来のねじり剛性（図 1.1(b) “Single stage (Base)”）よりも低剛性化 (図 1.1(b) 

“Single stage(stiffness reduced)”) することで駆動系ねじり 2 次共振周波数を下げ，加振周波

数帯におけるすそ野を低振動化することが有効手段であることを示唆している．しかしな

がら，最大エンジントルク以上に設定されているトーショナルダンパのトルク容量を維持

したまま低剛性化するためには，最大ねじり角を拡大する必要がある．これは，トーショ

ナルダンパの大型化につながるため，スペース制約の問題が発生する可能性がある．その

ため，ねじり特性に折れ点を設定することで相対トルクの領域によってねじり剛性を切り

替える区分線形特性（図 1.1 “Dual stage”；2 段特性ともあらわされる）とし，NVH の要求

が厳しい低負荷領域でのねじり剛性のみを低剛性化する手段がとられる場合がある． 

一般に，がたに代表される区分線形系は剛性変化点での振動応答において，急激に振幅

が変化する跳躍現象や，加振周期に対して自然数倍の周期性を示す分数調波振動，カオス

的挙動などの非線形振動が発生することが知られている．その多くの既往研究は往復振動

系であるが，ねじり振動系においても同現象が確認されている(33)(34)(35)(36)． 

また，区分線形特性に起因する分数調波振動の対策としては，折線部の剛性変化率を下げ，

適度にヒステリシストルクを大きく設定する手法が有効である(35)．しかしながら，剛性変

化率を下げるためには，先述のとおりトーショナルダンパの大型化が必要であり，本末転

倒である．さらに，ヒステリシストルクを大きくすることは，減衰項を増加させることで
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あるため，本来の低振動化と背反する．したがって，区分線形トーショナルダンパを使用

する場合，エンジントルク特性，エンジントルク変動特性，運転条件など，種々の使われ

方を十分に把握し，さまざまな条件によって駆動系振動応答の評価・解析を行い，ねじり

特性を決定する必要がある． 

次に，履歴特性について説明する．履歴特性は，トーショナルダンパのねじり特性が履

歴性をともなうことであり，トーショナルダンパの相対角に対する摺動抵抗に起因する．

これは，トランスミッション歯打ち音などの対策のために摩擦部材などにより意図的に導

入されている場合(22) と，機構上やむを得ず発生している場合に分けられる．特に，後者

は図 1.2 に示すように，弾性体として直列ばねやアークスプリング（円弧状に成型された

コイルスプリング）を内蔵する広角トーショナルダンパにおいて発生し，回転速度依存性

および振幅依存性という，複雑な履歴特性を呈することがわかっている(37)．したがって， 

 

 

図 1.1 6速 ATの駆動系ねじり振動特性とロックアップダンパねじり特性の関係 

（マツダ技報(21) をもとに筆者が作成） 

 

 

(a) 直列ばね式 DMF  (b) アークスプリング式ロックアップダンパ 

図 1.2 広角な弾性体を内蔵するトーショナルダンパ 
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広角トーショナルダンパを駆動系に搭載すると，アクセル開度にともなうエンジントルク

変動の変化によって振幅依存性が引き起こされ，また，加減速などによるエンジン回転速

度の変化によって回転速度依存性が引き起こされ，時々刻々と履歴曲線の形状が変化する

こととなる．そのため，種々の運転条件によって，駆動系共振点や減衰特性が変化するだ

けでなく，特定の運転条件において非線形振動が発生するおそれがある． 

 

また，トーショナルダンパの非線形性は，エンジン制御における外乱として影響を及ぼ

す場合がある．たとえば，アイドル時におけるアイドル速度制御(38) では，トーショナル

ダンパの非線形性が制御器における予測不可能な外乱となり，非線形制御システムに起因

する分数調波振動やアイドル回転不安定化などの現象を引き起こす場合がある．これは，

制御器の比例ゲイン調整によるむだ時間の低減とともに，トーショナルダンパを単純なバ

ックラッシ要素として考慮すると改善効果が見込めることが報告されている(39)． 

さらに，バックラッシに代表される駆動系の非線形性は，走行時の駆動力制御にとって

も外乱となりうる．そのため，駆動系の一次元モデルを制御システムに内蔵し，バックラ

ッシ量やねじり角など駆動系における状態量をフィードバックすることで，応答性と低振

動化の両立を図る手法が提案されている(40)．特に，自動運転システムにおける駆動力制御

の設計においては，これらのさらなる研究が重要視されている(41)． 

しかし，走行時の駆動力制御システムに導入される一次元モデルにおいては，トーショ

ナルダンパは簡略化された線形モデルとして扱われる場合が多い(39)．ここで，トーショナ

ルダンパが高い非線形性をもつ場合，単一の線形モデルだけではすべての運転範囲に対応

することができないため，概略線形挙動を示す微小トルク範囲に応じた局所的線形モデル

が用いられる(42)．ただし，この線形モデルを用いる場合，パラメータ学習のためのデータ

セットが必須である．したがって，開発初期段階においてトーショナルダンパの実験が不

可能な場合，履歴特性を高精度に再現可能なトーショナルダンパのモデルが必要である． 

 

以上のように，駆動系ねじり振動の起振力であるエンジントルク変動の増大にともない，

アークスプリングや直列ばねのような弾性体を内蔵する広角トーショナルダンパの採用に

よって駆動系ねじり共振周波数を低周波数化する対策が進んでいる．しかし，このような

広角トーショナルダンパは振幅依存性や回転速度依存性を兼ねる複雑な履歴特性をもつた

め，シミュレーションモデル（以下；モデルと記す）を用いた机上検討によって，設計段

階での事前検討が肝要である．そこで，本研究は，アークスプリングおよび直列ばねを内

蔵する広角トーショナルダンパがもつ履歴特性に対し，十分な調査研究に及んでいない駆

動系ねじり振動現象の解明および改善，そしてこれらの非線形振動を再現可能な高精度な

トーショナルダンパのモデル開発をテーマとする． 
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1.2 既往の研究と本論文の目的 

広角トーショナルダンパの荷重―変位曲線が履歴特性を呈する現象は，解析的な表現が

容易な線形系と比べて取り扱いは難しいが，さまざまな工夫によって，その実験によるメ

カニズム解明やモデルの構築が試みられてきた． 

ここでは，これまでに行われた広角トーショナルダンパのモデル化に関連する研究の内

容として，これらのなかから，アークスプリングおよび直列ばね式のDMFやロックアップ

ダンパにおける履歴特性を再現できるモデルの構築について議論した研究を取り上げ，モ

デルを用いて検討した内容を整理する．さらに，前者については，トーショナルダンパの

弾性体としてアークスプリングを対象にしたものと，直列ばねを対象にしたものに分類し，

その概要を述べる． 

 

1.2.1 アークスプリングの履歴特性モデルに関する研究 

アークスプリングについては，すでに多くの研究者によって精力的に研究されている．

その初期の研究のなかで Schnurr(37) はアークスプリング式 DMF の動的実験を試み，その

履歴曲線が回転速度依存性，振幅依存性をもつことを明らかにし，アークスプリングの外

周接触面に生じるたわみ荷重反力の法線成分と，遠心力による法線反力の複合影響によっ

て摩擦履歴曲線が決定されると述べている． 

 

その後 Albers(43) が，Schnurr の示したメカニズムをもとに，アークスプリングを任意数

の集中質点および線形ばねとして等分割し，接触要素を含む多自由度系として定義すると

いう，離散化手法によるモデルを提案した．またその解析結果より，エンジン回転速度が

増加し，ねじり角振幅が減少すると，コイルが部分的に非活性化されることによって等価

剛性が増加し，一方で摩擦減衰力は減少することを明らかにした． 

また，Albersら(44) によって，提案モデルによる履歴特性が実測特性とよく一致している

ことを検証し，モデルの有効性が示された．その際，彼らは，離散化の数として 6 の線形

ばね（以降，線形ばねの数を離散化数として述べる），5 の集中質点に分割すれば十分で

あると主張した．さらに，高回転時や高圧縮状態などアークスプリング法線応力による摩

擦トルクが加振トルクよりも大きくなるとき，トーショナルダンパは事実上ばねとしての

機能を失い，バックラッシのような挙動として振舞うこと，そして，バックラッシ量はア

ークスプリングの圧縮度，すなわち過去の作動履歴によって変化すると述べている．なお，

このバックラッシ挙動は，のちに Kelly ら(27) によって（幾何学的な）動的バックラッシと

名付けられている．Albers らの成果では詳細な理論式やパラメータの多くは明示されてい

ないが，これまで 2 自由度の履歴モデルに限られていたトーショナルダンパの解析モデル

を多自由度系に拡張した先駆的かつ有益な内容であり，広角トーショナルダンパの複雑な
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履歴特性をモデル化するためのアイデアを示すとともに，その後の研究の展望を開いた． 

Schaperら(45) は，Albers らのDMF離散化モデルを応用し，摩擦力にKarnopp モデルを導

入した．提案モデルは Matlab/Simulink 上に実装され，モデルの履歴特性を実験によって検

証した．彼らは，安定した数値積分のためには，0.1 ms 程度のステップ時間が必要と述べ

ている．また，線形化の方法についても検討しているが，高回転になるほどDMFのねじり

特性に生じる infinite stiffness（Albersらの指摘した動的バックラッシ挙動）の影響により線

形化が困難であると述べている． 

Li ら(46) は，これまで DMF への適用にとどまっていたアークスプリングの離散化モデル

をアークスプリング式ロックアップダンパのモデル化に応用し，従来の一定ねじり剛性・

一定摩擦力を用いた単純モデルとの比較を V6 エンジン・前輪駆動の駆動系において検証

した．彼らは摩擦力のモデルについて詳細を公表していないが，離散化数は 6 以上とする

ことを推奨している． 

Mall ら(47) は，アークスプリング式 DMF 離散化モデルをトーショナルダンパの自動設計

ツールに応用した．3000 r/min 以下の解析範囲内において離散化数は 5 を用いたとしてお

り，それ以上の離散化数は計算精度に影響せず，計算コストに大きな悪影響を与えると述

べている．なお，摩擦力は LuGre モデルを使用している． 

 

一方，Walter ら(42) は，アークスプリング DMF の履歴特性を線形化し，数理的手法に基

づく状態空間モデルを確立した．これは，アークスプリングの定常振動応答における履歴

特性を局所的線形系とみなし，微小な初期条件偏差ごとに線形パラメータを切り替えると

いう方法を用いたモデルである．パラメータの引数は，履歴特性の変化に関連しているエ

ンジン回転速度および印加トルクが用いられている．彼らは，提案モデルにより，DMF の

反発トルクによる影響を考慮したエンジントルクを，リアルタイムかつ正確に推定できる

ため，高度なエンジン制御に応用できると述べている． 

Chenら(48) は，アークスプリングDMF における回転速度依存のねじり剛性を 2次関数と

して近似し，粘性減衰要素として Bouc-Wen モデルを用いる 2 自由度の数理モデルを提案

した．モデルは実測の履歴特性と比較され，良い一致を示したと述べている． 

Long ら(49) は，線形フィッティング法および等価エネルギ法を用いて，アークスプリン

グの履歴特性と等価な線形モデルを構築し，等価剛性および位相角が実験結果の履歴特性

と良い一致を示すことを述べている．なお，モデルのパラメータ同定のために，離散化モ

デルによるシミュレーションデータを用いている． 

 

また，Mahl ら(50) は，アークスプリングを単一の集中質点とし，その両端に剛性と自由

長の異なる複数の線形ばねを連結するという，これまでにないモデルを提案している．こ

れは，離散化手法の変形系ともいえるが，離散化質量が一つであるにもかかわらず，線形

ばねが多数含まれており，それらの剛性パラメータには数理的な関数が含まれる．そのた
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め，いわば離散化手法・数理的手法を同時活用したハイブリッドモデルともいえる．彼ら

は，アークスプリングのダイナミクスがトーショナルダンパ前後の慣性モーメントに比べ

てはるかに速いことに着目し，純定常状態近似を導入することで，計算精度を犠牲にする

ことなく計算ステップ時間を 7.5 ms まで増加させられたと述べている．提案モデルにより，

ねじり特性，ステップ応答時の過渡応答特性，エンジン始動時および発進時のトランスミ

ッション入力軸トルクを精度よく予測できたと主張している．なお，エンジントルク変動

に起因するねじり振動には着目せず，トランスミッション入力軸トルクをトルクセンサの

導入なしに高精度かつ高速に推定することを主な論点としている． 

 

アークスプリングの履歴特性に関する研究をまとめると，次のようになる． 

1) モデル化手法は，トーショナルダンパの機械的・物理的な挙動に着目し，いわば直接

モデル化する離散化モデルと，履歴特性の回転速度依存性・振幅依存性・印加トルク

依存性などをパラメトリックに同定し，近似関数として定義する数理モデルに大別さ

れる． 

2) 離散化モデルは，アークスプリングを摩擦がともなう集中質点，線形ばねとして任意

数に等分割・連結し多自由度系として定義する手法である(43)(44)(45)(46)(47)．これは，設

計形状および物理パラメータが直接モデルパラメータとして導入可能な点において優

れている．すなわち，駆動系のねじり振動を低減できるようにそれらの形状や物理パ

ラメータを最適化することで，トーショナルダンパの機能設計も同時に完了すること

が可能になる．これは，特に実験が行えない設計初期段階において有効である．しか

し，その反面，一般的に数理モデルと比較すると計算コストが高いという欠点がある． 

3) 数理モデルは，トーショナルダンパの反発トルクと相対変位および回転速度の関係を，

関数としてあらわす手法である(42)(48)(49)．これらの多くは線形二自由度系として定義さ

れているため，計算コストが低い点において優れている．そのため，エンジン制御と

組み合わせるような応用を考えた研究が多い．しかし，関数のパラメータを実験デー

タに基づいて同定する必要があるため，異なる設計のトーショナルダンパにパラメー

タを変換することが困難であるという問題がある．また，モデルの精度や計算可能範

囲が実験条件や同定精度に依存するため，想定範囲外の入力条件に対するモデルの妥

当性が問題になることがある． 

 

1.2.2 直列ばねの履歴特性モデル化に関する研究 

駆動系におけるトーショナルダンパに関して，戦前から直近までの自動車技術系，機械

系の国内・海外のジャーナル誌に掲載されたすべての論文を対象にして，広角トーショナ

ルダンパにおける履歴特性のモデル化に言及しているものをピックアップした．該当する
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論文は 24 グループ（33 編）であったが，そのほとんどはアークスプリングに関するもの

であり，直列ばねのモデル化に言及している論文は 1 グループ（2 編）と，きわめて少な

かった． 

直列ばねを式 DMF のモデル化が，清水ら(51)(52) によって提案されている．彼らのモデル

では，ばねを連結するスプリングシートを集中質点とみなし，それらに摩擦力を定義して

いる．そして，個々のスプリングシートを実際のばねと同数のばね要素で連結し，

MSC.Adams を用いてモデルを構築している．彼らはモデルパラメータや摩擦モデルの詳細

を公表していないが，提案モデルのねじり特性が実験との良い一致を示し，加減速時の低

周波振動応答が精度よく再現されたと述べている．なお，提案モデルの手法は，複数のば

ねと摩擦をともなう集中質点を多自由度に連結するものであり，それぞれの力学パラメー

タを実際の物性とする点においてアークスプリングの離散化モデルと等しい．したがって，

彼らの提案モデルは離散化モデルの一種と考えられる． 

 

1.2.3 本論文の目的 

本研究は，アークスプリングおよび直列ばねを内蔵する広角トーショナルダンパがもつ

履歴特性に対し，十分な調査研究に及んでいない駆動系ねじり振動現象の解明および改善，

そしてこれらの非線形振動を再現可能な高精度なトーショナルダンパのモデル開発をテー

マとする．これを既往の研究と比較し，本論文の具体的な目的をまとめると，以下のよう

になる． 

1) アークスプリングや直列ばねを内蔵する広角トーショナルダンパは，ばね構成部が外

周接触部にもたらす法線力による摩擦力に起因する回転速度依存性，振幅依存性を有

しており，これによりねじり特性における履歴特性が生じる．しかし，構造の異なる

広角トーショナルダンパを包括的に研究した例がない．そこで，本論文では，アーク

スプリングおよび直列ばねの双方を研究対象として取り上げ，それぞれの基礎実験に

よるメカニズム同定によって共通項を明らかにする． 

2) 既往研究において対象とされている広角トーショナルダンパはDMF が多数を占め，ロ

ックアップダンパのモデル化について研究した例はわずか 1 編(46) のみである．また，

アークスプリング式 DMF の研究がほとんどであり，直列ばね式 DMF の研究は 1 編の

みである．そこで，本論文では，アークスプリングを用いるロックアップダンパ（以

下；AS-LTD: Arc Spring type Long-Travel lock-up Damper と記す）および直列ばねを用い

る DMF（以下；IS-DMF: In-Series spring unit type Dual Mass Flywheel と記す）を研究対

象とする． 

3) 既往研究におけるモデル化の手法は，研究目的によって異なる傾向にある．エンジン

燃焼周波数範囲におけるねじり振動解析を主目的とする場合，離散化モデルを用いた
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研究が大半を占める．これに対し，エンジン制御のための駆動系トルク推定を主目的

とする場合においては，数理モデルを用いた研究が多い．本論文では，前者のねじり

振動解析を取り扱うため，離散化モデルを用いることとし，数理モデルについては言

及しない． 

4) 離散化モデルは，離散化数を適切に設定すれば，十分な解析精度が見込めるため，非

線形性を内包するねじり振動の解析に用いる研究が多い．また，アークスプリングの

場合，離散化数を 6 程度とする研究が多数みられる(44)(45)(46)(47)．しかし，その根拠につ

いて述べた研究や，解析精度と計算コストの関係を明確に示した研究はない．最適な

離散化数は，アークスプリングの有効長によって異なり，有効長が長ければ長いほど，

同じ解析精度を維持するために多くの離散化が必要になる可能性がある．そこで，本

論文では，アークスプリングの最適な離散化数について，コイルの巻き数および有効

長との関係性を明らかにするとともに，より実践的な離散化手法を検討する． 

5) 既往研究におけるモデルの精度検証は，ねじり特性における履歴特性の比較や特定の

条件における等価剛性・等価粘性減衰係数を実験検証したものがほとんどである．駆

動系において検討した研究は，エンジン制御のためにエンジントルク変動を考慮せず

平均トルクを推定するもの(45)，あるいはシミュレーションのみにとどまり実験検証に

言及しないもの(46)(47) がほとんどであり，エンジントルク変動入力によるねじり振動応

答について実験検証した例がない．さらに，本来重要視されるべき駆動系ねじり振動

系（以下，駆動系と記す）の周波数応答について，トーショナルダンパの履歴特性と

の関係性を明らかにした例が少ない．そこで，本研究では，AS-LTD による駆動系周波

数応答のシミュレーションをおこない，周波数応答および履歴特性の関係性を明らか

にするとともに，実験によるモデル検証により，上記 4) の最適な離散化数およびモ

デル精度について考察する． 

6) 離散化モデルに用いられる摩擦モデルは，Karnopp モデル，LuGre モデルなど，いくつ

かの異なるモデルが用いられる(45)(47)．摩擦力の大きさは，主に印加トルク，エンジン

回転速度に依存するため，それらを変数とした関数として与えられる．しかし，これ

らの研究はすべてアークスプリング式 DMF のモデル化に関するものであり，IS-DMF

のモデル化における摩擦モデルを検討した例がない．さらに，摩擦特性の実測結果に

基づいて摩擦モデルの選定やパラメータ同定を行った研究例は少ない．そこで，本論

文では，AS-LTD および IS-DMF における摩擦特性の実測に基づいて摩擦モデルを選定

し，パラメータを同定する． 

7) 高回転時や印加トルクが高いなどの特定の状況において，トーショナルダンパの内部

に動的バックラッシが発生する可能性が指摘されている(44)(45)．しかし，それによって

引き起こされる非線形振動や，車両駆動系における発生条件について研究された例が
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ない．また，IS-DMF に関しては，動的バックラッシが発生するかどうかを研究した例

がない．そこで，本論文では，IS-DMF のモデル化および実験により，動的バックラッ

シの発生メカニズムについて検討し，それに起因する非線形振動の発生条件や対策方

法を明らかにする．なお，研究対象の現象と，ねじり特性の区分線形性による現象と

を分離するため，取り上げる広角トーショナルダンパにおいて区分線形性のない領域

を用い検討することとする． 

すなわち，本論文では，広角トーショナルダンパの内包する回転速度依存性，印加トルク

依存性をもつ履歴特性にともなう駆動系周波数応答の検討および動的バックラッシによっ

て引き起こされる非線形振動の検討によって，車両駆動系のNVHを改善するための技術を

確立する．そのために，これらを検討するためのモデルを開発し，実験・シミュレーショ

ンの両側面から現象を解明する．さらに，実際の開発現場に貢献するため，AS-LTD 離散

化モデルにおける駆動系周波数応答に対する解析精度と計算コストの関係を明らかにし，

コストパフォーマンスの高い離散化手法を提案するとともに，本論文で明らかになる IS-

DMF の動的バックラッシによって発生する非線形振動の改善手法を提案し，その効果を実

験検証によって示す． 

  



1.3 本論文の構成 13 

 

 

 

1.3 本論文の構成 

本論文は，緒論，本編 4 章，および結論の全 6 章で構成されている． 

 

第 1 章「緒論」では，本研究の背景と目的を示すとともに，本研究に関連する既往の研究

についてまとめた．すなわち，エンジンが搭載される乗用車のNVHに関する状況，特に，

車両駆動系におけるねじり振動の低振動化のためのトーショナルダンパの重要性について

示した．さらに，広角トーショナルダンパに内在する動的バックラッシによる非線形振動

や，回転速度依存性および振幅依存性をもつ履歴特性によってもたらされる駆動系の伝達

性能などに未解明な領域があることを指摘した．そして，これらの現象に関連する解析モ

デルを開発し，実験・シミュレーションの両側面から現象解明を行い，非線形振動の改善

方法を検討するとともに，モデル精度および解析コストを両立するモデル化手法を検討す

るという本研究の目的を述べた． 

 

第 2 章「実験的基礎調査およびモデル構築」では，動的バックラッシの実験に基づくメカ

ニズム同定および，それらを再現可能な広角トーショナルダンパ離散化モデルの構築につ

いて論じる．まず，IS-DMFおよびAS-LTDの回転時ねじり特性を計測し，それぞれのトー

ショナルダンパにおける履歴特性から動的バックラッシの発生を明らかにするとともに，

IS-DMF の可視化実験により，動的バックラッシの発生状況およびそのメカニズムを明ら

かにする．次に，実験より得られた知見をもとに，それぞれのトーショナルダンパにおけ

る履歴特性を再現可能な離散化モデルの理論を構築する．続いて，構築した理論を解析す

るための 1 次元シミュレーションモデルを開発する．さらに，アークスプリングのコイル

巻き数および有効長の関係より，最適な離散化数を明らかにする．また，モデルに導入す

る摩擦特性モデルは，実測に基づいた摩擦モデルを選定し，それらの実験パラメータを同

定する． 

 

第 3章「モデル基礎検証およびシミュレーション」では，第 2章において構築したAS-LTD

離散化モデルを用いた駆動系周波数応答シミュレーションによる離散化数の影響検討，な

らびに IS-DMF 離散化モデルを用いた車両駆動系シミュレーションによる動的バックラッ

シの非線形振動の検討について論じる．まず，異なる離散化数の AS-LTD 離散化モデルを

用いた駆動系周波数応答シミュレーションの検討により，離散化数が履歴特性および駆動

系周波数応答に及ぼす影響を明らかにする．次に，動的バックラッシ挙動を発生し得る実

車の運転条件を定義し，IS-DMF 離散化モデルを用いた実車駆動系シミュレーションによ

って，動的バックラッシによる非線形振動の発生状況および振動特性を明らかにする． 

 

 



14 第 1 章 緒論 

第 4 章「実験検証」では，第 3 章において取得した駆動系周波数応答および動的バックラ

ッシによる非線形振動のシミュレーション結果に対比した実験による，構築した離散化モ

デルの検証について論じる．まず，AS-LTD の異なる離散化数による解析結果と比較し，

解析精度を考察するとともに，解析精度に寄与しているモデル上の要点を明らかにする．

次に，第 3章において定義した車両運転条件により，IS-DMFの動的バックラッシによる非

線形振動（分数調波振動およびカオス的挙動）を実車実験によって検証する． 

 

第 5 章「実際問題への応用」では，実際の開発現場に貢献するための応用研究について論

じる．まず，離散化モデルについて，第 4 章において明らかにした「ばね端部を細かく離

散化することが肝要である」点を応用し，計算コストを増大することなく解析精度を改善

できる不等ピッチ離散モデルを提案し，その効果を検証する．次に，動的バックラッシに

よって引き起こされる非線形振動を低減するために，感度解析を用いた改善手法を検討し，

実車実験によりその効果を検証する． 

 

第 6 章では，第 2 章から第 5 章において論じた離散化モデル，不等ピッチ離散化手法，離

散化モデルにおける精度，および動的バックラッシによって引き起こされる非線形振動に

ついて，その結果の要旨をまとめる． 

 

本論文において，回転数：rpm，角度：°において非 SI 単位を用いる．その他の物理量

については特に指定をおこなわない場合，国際単位系(SI) を用いる．また，「相対トルク」

は特に指定をおこなわない場合，トーショナルダンパにねじり角を発生させるトルクを指

し，その大きさはトーショナルダンパの上流側（エンジンなど）に発生するトルクがトー

ショナルダンパの下流側（トランスミッションなど）に発生するトルクよりも大きい場合

を正の値として示す． 

 





 

第 2 章 基礎実験およびモデル構築 

2.1 緒言 

エンジントルク変動に起因する駆動系のねじり振動は，駆動系こもり音や歯打ち音など，

多くのNVH 現象を引き起こす(19)．また，燃費改善策にともなう AT ロックアップ最低回転

速度領域の拡大(21)，エンジン制御の低回転化(16)，ハイブリッド車のエンジン負荷制御(17)(18) 

などにともない，ねじり振動が増大しており，その対策が喫緊の課題である．これらの対

策には，アークスプリング(21)(25)(26)(27) や直列ばね(51) のような弾性体を内蔵する広角トー

ショナルダンパによる駆動系ねじり剛性の低減が有効である．しかし，これらは弾性体構

成部がもたらす摩擦力に起因する回転速度依存性や振幅依存性を有しており，複雑な非線

形履歴特性を内包している(37)．そのため，運転条件によってねじり剛性や減衰項が変化し，

対策効果の見積りが難しいという課題がある．また，アークスプリング式DMFにおいて，

特定の作動履歴によって，その内部に動的バックラッシが発生する可能性が指摘されてい

る(27)．しかし，直列ばねを内蔵するトーショナルダンパにおいても動的バックラッシが発

生するかどうか，またそれらが駆動系にどのような振動騒音現象を引き起こすのか明らか

になっていない．さらに，近年のモデルベース開発手法による開発コスト低減および開発

期間短縮のために，車両の開発初期段階において駆動系の振動現象動を把握し，これら

種々の非線形性による振動騒音問題を未然に防ぐ必要がある．そのためには，シミュレー

ションモデルによる最適化に裏付けられた設計や車両適合が必要不可欠である． 

広角トーショナルダンパの履歴特性における非線形性を考慮したモデル化にあたっては，

一般的に離散化モデルが用いられる．直列ばねを用いるトーショナルダンパは，離散化数

が明白である．摺動部とばねが別の構成部品であるため，離散化数（本研究では，ばねの

定義数を指す）を実際のばね数と同一とすればよい．離散化ばねの剛性は実際のばね剛性

そのものであり，摺動部であるばね連結部材（スプリングシート）は集中質点として考慮

する．スプリングシートには，エンジン側との摺動を考慮するための摩擦モデルを導入す

る．一方，アークスプリングにおいては，摺動部がばね自身であり，剛性要素と質量要素

に分割する必要がある．一般的に，離散化数を 6 程度として，アークスプリング全体の剛

性を離散化数で分割した線形ばねとし，それらをアークスプリングの質量を離散化数で分

割した集中質点で連結することが適切とされている．しかし，離散化数の最適値や摩擦モ

デルの選定根拠について述べた研究や，解析精度と計算コストの関係を明確に示した例が

ない．特に，アークスプリングにおける最適な離散化数は，ばねの有効長によって異なり，

有効長が長ければ長いほど，同じ解析精度を維持するために多くの離散化が必要になる可

能性がある．また，摩擦モデルについては，摺動部の材質や潤滑設定によって適するモデ

ルが変化する可能性がある．アークスプリングの場合，ばね材および摺動部は互いに金属

である場合が多いのに対し，直列ばねの場合は，ばねを連結している摺動部材が樹脂を基
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材とする複合材である場合が多く，それらの摩擦特性が異なる可能性がある．また，既往

の研究においては，アークスプリング式 DMF の研究がほとんどであり，AS-LTD および

IS-DMF の研究例がきわめて少ない． 

 

そこで，本章では，IS-DMFおよびAS-LTDを対象とし，履歴特性を表現可能な離散化モ

デルの開発について論じる．まず，IS-DMFおよびAS-LTDの概要を示す．次に，それらの

回転時ねじり特性を計測し，動的バックラッシの発生状況を把握する．また，IS-DMF の

可視化実験により，動的バックラッシの発生個所およびそのメカニズムを明らかにする．

さらに，離散化モデルの理論を構築し，IS-DMFおよびAS-LTDにおけるパラメータの導入

方法を示す．続いて，離散化数と解析精度の関係について理論的に検討する．さらに，

Modelica言語を用いた 1Dモデリングによるシミュレーションモデルを開発する．最後に，

動的バックラッシおよび摩擦特性のパラメータについて実験同定を行い，構築したシミュ

レーションモデルに導入する． 
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2.2 広角トーショナルダンパの構造および作動原理 

2.2.1 IS-DMF（直列ばね式 DMF） 

本研究に用いる IS-DMF の構造を図 2.1 に示す．IS-DMF はエンジンのクランクシャフト

に締結されるプライマリフライホイール（慣性モーメント），トランスミッション側に接

続されるセカンダリフライホイール，およびそれらを接続する弾性体に分けられる．ダン

パーフライホイール (DFW) はプライマリフライホイールと一体回転する弾性体の駆動部

品であり，ドリヴンプレート (DP) はセカンダリフライホイールと一体回転する弾性体の

被駆動部品である．DFW および DP は，軸受けによって同一軸周りを相対回転できるよう

になっている．DFW 内部の弾性体（スプリングユニット）は，四つのトーションスプリン

グ (TSP1～TSP4) と，それらをつなぐスプリングシート (SPS1～SPS5) によって直列に構成

されている．なお，DFW 内にはグリースが充填されており，SPS は樹脂を基材とする複合

材である．本研究に用いる IS-DMF では，スプリングユニットが点対称に 2 セット内蔵さ

れている．すべての SPSは，DFWの内周面に対し法線方向に接触している．スプリングユ

ニット両端の SPS1および SPS5は，それぞれが DFW および DP に対し接線方向に接触し，

その結果スプリングユニット全体の自由長（角度）が決定されている． 

IS-DMF の作動原理を図 2.2 示す．作動原理を簡単にあらわすため，トルクの接線方向を

並進方向に，法線方向を上下方向に変換した等価並進系として図示している．IS-DMF は，

正負双方向においてコイルスプリングを圧縮する構造となっている．いま，IS-DMF に相

対トルクが加わっていない状態（図 2.2(b)）から，DP を固定し DFW にトルクを与えるな

どによって IS-DMF に相対トルクを加えたとすると，DFW は DP に対し反時計回りに相対

的に回転する．すると，SPS5 は DFW に，SPS1 は DP による相対トルクを受け，TSP を押

し込むことでユニット全体が圧縮方向にたわむ（図 2.2(a)）．このとき，SPS1～SPS4 は

DFW に対しグリースによる潤滑をともないながら摺動する．また，SPS5は DFW と一体と

なっているため，DFW に対して摺動が発生しない．一方，負の相対トルクを与えると，

SPS1 および SPS5 に接触する DFW および DP が入れ替わり，同様の挙動をなす（図

2.2(c)）．SPS の摺動部に発生するクーロン摩擦力の大きさは，摺動面に加わる遠心力に加

え，TSP の法線方向力によって変化する． 

なお，IS-DMF には先述のとおり同一のスプリングユニットが点対称に二組配置されて

いるが，それらは並列ばねシステムの関係にある．すなわち，図 2.2 に示したスプリング

ユニット一組分の作動原理によって，全体の挙動をあらわすことができる．そのために，

ユニット一組に対し IS-DMFが受ける作用力の 1/2を入力し，ユニットから出力される反作

用力を 2 倍とする．これにより，入出力の関係が二組分の結果と一致する．本手法は，2.5

節に示すモデル化において活用し，モデル上に一組分の自由度を構成する． 
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図 2.1 IS-DMFの構造 

 

 

図 2.2 IS-DMFの作動原理（等価並進系・1ユニット分を表示） 
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2.2.2 AS-LTD（アークスプリング式広角ロックアップダンパ） 

本研究に用いる AS-LTD の構造を図 2.3 に示す．AS-LTD はトルクコンバータのロック

アップクラッチに内蔵されており，オートマチック作動油（ATF）に浸されている．弾性

体であるアークスプリングは，入力側であるリティニングプレート (以下；RP) および出

力側であるドリヴンプレート (DP)の間に配置されている．また，アークスプリングの両端

部には，スプリングシート (SPS)と呼ばれるキャップ状の成形部品がアークスプリング端

部に圧入されており，RP および DP に接触している．ここで，RP および DP の間に相対ト

ルクが加わると，アークスプリングは両部品により圧縮駆動される．その際，アークスプ

リングの側面は RP の内周側に対し ATF による潤滑をともないながら摺動する． 

AS-LTD の作動原理を図 2.4 に示す．これは，図 2.2 に示した IS-DMF の作動原理と以下

の点を除き一致している． 

1) 直列ばねによるスプリングユニットが，アークスプリングに置換されている 

2) 摺動部位は IS-DMF では SPS～DFW 間であるのに対し，AS-LTD はアークスプリン

グ－RP 間である． 

3) DFW と RP は作動原理において同じ機能を果たすが，名称が異なっている． 

なお，本研究に用いるアークスプリングは，120 度等分に 3 セットが点対称に配置され

ている．したがって，IS-DMF と同様の考え方を用いると，3 並列ばねシステムとして扱う

ことができる． 
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図 2.3 AS-LTDの構造 

 

 

図 2.4 AS-LTDの作動原理（等価並進系・1ユニット分を表示）  
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2.3 モータベンチによる回転時ねじり特性の計測 

IS-DMF における動的バックラッシの発生有無を明らかにするために，回転時ねじり特

性を計測する．回転時ねじり特性は，一定の平均回転速度において，トーショナルダンパ

に相対トルクを与えることで取得する静力学上の復元力特性である．なお，本節では，IS-

DMF のみならず，AS-LTD に関しても回転時ねじり特性を取得し，動的バックラッシ計測

結果の比較によって共通点や相違点を明らかにするとともに，離散化数がモデル精度に及

ぼす影響を検討するための基準データを取得する．ただし，IS-DMFおよびAS-LTDは同一

の計測装置が使用できない．これは，IS-DMF がフライホイール体であり相対ねじり角を

直接与えられるのに対し，AS-LTD はトルクコンバータに内蔵されたロックアップダンパ

であるため，ロックアップクラッチを経由し間接的に相対ねじり角を与える必要があると

いう機械構造の違いに起因する．AS-LTD の回転時ねじり特性を計測するためには，トル

クコンバータの油圧制御をおこないロックアップさせ，トルクコンバータの入出力間に相

対トルクを与える必要がある． 

 

2.3.1 計測装置：IS-DMF 

IS-DMF の回転時ねじり特性を計測するため，油圧サーボ式回転ねじり試験機を使用し

た．装置の概要を図 2.5 に示す．セカンダリフライホイールは，クラッチカバー締結部を

用いて回転速度を生じるモータに接続されており，プライマリフライホイールはクランク

シャフト締結部を用いて相対トルクを生じる油圧サーボ軸に接続されている．IS-DMF の

相対ねじり角は，モータおよびサーボ軸の間に搭載されている非接触相対角度検出器を用

いて取得し，相対トルクは油圧サーボ軸に搭載されているひずみゲージを用いて取得する． 

 

2.3.2 計測装置：AS-LTD 

AS-LTD の回転時ねじり特性を計測するため，トルクコンバータの油圧制御が可能な低

慣性ダイナモを使用した．装置の概要を図 2.6 に示す．トルクコンバータの入力側である

フロントカバーを駆動側モータに接続し，出力側であるタービンをトルクコンバータ制御

ユニットに接続する．トルクコンバータ制御ユニットから吸収側モータは，トーショナル

ダンパに比べ十分に高い剛性をもつシャフトとし剛体として扱えるようにした．AS-LTD

の相対ねじり角度は，トルクコンバータの前後に位置する駆動側モータとトルクコンバー

タ制御ユニットそれぞれに内蔵するエンコーダセンサの差分により取得する．また，相対

トルクは，トルクコンバータ制御ユニットに内蔵するトルクセンサより取得する． 
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(a) 試験機外観  (b) IS-DMFの加振方法 

図 2.5 油圧サーボ式回転ねじり試験機による IS-DMFの回転時ねじり特性計測 

 

 

図 2.6 低慣性ダイナモによる AS-LTDの回転時ねじり特性計測 

 

2.3.3 動的バックラッシ量の定義 

動的バックラッシの発生要件について，Kelly らの記述「遠心力に起因する摩擦により，

動的がたおよび与圧トルクが引き起こされる」(27) をもとに推定する．まず，動的がたは，

高回転時に大きな相対トルクを与え，その後相対トルクを零に戻すときに発生する，いわ

ゆる歯車系の「あそび」挙動であると考えられる．次に，与圧トルクは，動的がたが発生

している状況において，先に与えた相対トルクとは逆方向に相対トルクを与えることで急

峻なトルクが上昇する状況であると考えられる．これは，いわゆる歯車系の「がた打ち」

挙動であると考えられる．また，動的がた量は，相対トルクを零に戻す作動中，相対トル

クが零となる時点での，相対ねじり角零点に対するねじり角の残差であると定義できる

（図 2.7）．そこで，本節では，異なる回転速度における大振幅の回転時ねじり特性を計

測し，動的バックラッシ量の発生状況を明らかにする． 
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図 2.7 動的バックラッシ量の定義（Kellyら(27) の図をもとに筆者が作成） 

 

2.3.4 計測条件 

IS-DMF においては，回転速度条件を 0, 2000, 4000 rpm，加振条件を主系固有値よりも十

分に低い速度である毎秒 3°として，正負最大ねじり角度までの回転時ねじり特性を取得す

る．一方，AS-LTD においては，モータ制御およびロックアップ制御装置などの制約によ

り，回転停止時における試験，角度制御および最大ねじり角までの加振が困難であること

がわかっている．そこで，回転速度条件を 1000, 2000, 3000 rpm，加振条件を 25±175 Nm の

相対トルク，0.1 Hz 正弦波加振として大振幅の回転時ねじり特性を取得する．続いて，離

散化数が計算精度に及ぼす影響を検討するため，1000, 2000 rpm における 135 Nm ± 1°，

135 Nm ± 5° 相当のトルク振幅での小振幅ねじり特性を取得する．小振幅ねじり特性に

おいて与える 135 Nm の平均相対トルクは，エンジン平均トルク＋エンジントルク変動に

よって，駆動系にねじり振動が発生している状況を想定した条件としている．この平均相

対トルクは，前述のねじり角制限を考慮して決定した． 

 

2.3.5 計測結果および考察 

IS-DMF および AS-LTD のねじり特性計測結果をそれぞれ図 2.8，図 2.9 に示す．まず，

いずれのトーショナルダンパにおいても，回転速度が高いほど履歴特性の往復幅が拡大し

ている．これは，遠心力に依存する摩擦トルクの増大影響を示唆している．次に，トルク

が零になる近傍では，相対ねじり角のみが変化している．これは，動的バックラッシの発

Dynamic lash

(play behavior)

Loading

Unloading

Wind-up

angle

Lash behavior

Preload



2.3 モータベンチによる回転時ねじり特性の計測 25 

 

 

 

生であることを示唆している．さらに，AS-LTD のねじり特性波形は，IS-DMF と比較し滑

らかな結果となっている．これは，ATF の潤滑による金属間摩擦と，グリースの潤滑によ

る複合材-金属間摩擦の特性が異なっていることを示唆している． 

 

 

 

図 2.8 IS-DMFの回転時ねじり特性計測結果 

 

 

図 2.9 AS-LTDの回転時ねじり特性計測結果  

Play
Lash

Lash

Play
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次に，AS-LTD の小振幅ねじり特性計測結果を図 2.10 に示す．図 2.9 の結果と同様，回

転速度による履歴特性の変化が確認できる．さらに，履歴特性における見かけ上の剛性

（対角線勾配）は，振幅が増加するにつれ低くなる振幅依存性がある一方，見かけ減衰係

数（面積）は，回転速度の増加につれ大きくなる回転速度依存性があることを示唆してい

る．これより，先行研究(37) に示されたアークスプリング式 DMF の振幅依存性および回転

速度依存性が，本研究に用いた AS-LTD においても同様に得られることが検証された． 

最後に，動的バックラッシ量の計測結果を図 2.11 に示す．IS-DMF および AS-LTD それ

ぞれにおいて，バックラッシ量は回転速度の高い条件ほど増加している．また，IS-DMF

の動的バックラッシ量の方が相対的に大きいことがわかる． 

 

 

図 2.10 AS-LTDの小振幅ねじり特性計測結果 

 

 

図 2.11 動的バックラッシ量の計測結果 

  

40

240

10 30

L
o

a
d
 t

o
rq

u
e

 [
N

m
]

Deflection angle [°]
40

240

10 30

L
o

a
d
 t

o
rq

u
e

 [
N

m
]

Deflection angle [°]

(a) 1000 rpm (b) 2000 rpm

IS-DMF

AS-LTD



2.4 動的バックラッシ発生メカニズムの検討 27 

 

 

 

2.4 動的バックラッシ発生メカニズムの検討 

2.3 節に述べたとおり，IS-DMF における動的バックラッシの発生が確認された．しかし，

動的バックラッシのモデル化にあたり，どのような物理挙動に起因しているかを明確にす

る必要がある．そこで，発生原理を明らかにするために IS-DMF の可視化実験を行う． 

回転体における可視化を実現するために，高速度カメラとパルス分周装置を用いて，回

転同期撮影を行う．図 2.12 に，可視化実験用の IS-DMF を示す．TSP や SPS の挙動を光学

的に捉えるために，DFW の一部をアクリル材に変更したとともに，グリースは充填せず，

摺動面への塗布のみとした． 

 

 

図 2.12 可視化実験に用いる IS-DMF 

 

2.4.1 デジタルストロボ撮影システムによる可視化実験 

回転同期撮影装置の構成を図 2.13 に示す．電磁ピックアップセンサを用いて IS-DMF の

プライマリフライホイールに設けられているリングギアから回転パルス信号を検出し，周

波数逓倍器によって 1 パルス/回転に分周したパルス信号を生成する．そして，生成したパ

ルス信号を高速度カメラのシャッタートリガとして入力し，1 回転につき 1 枚の映像を撮

影する．すると，回転ごとに同じ位相での映像が撮影できるため，相対トルクを入力すれ
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ば相対ねじり角の挙動のみを捉えられる．なお，周波数逓倍器は National Instruments 社製

NI-9402，NI-cDAQ-9171，および NI LabVEW プログラミングツールを用いて開発し，高速

度カメラは，Vision Research 社製 Phantom MIRO LC310 を用いた．本システムにおける撮

影誤差角度は，上限回転速度 𝑁𝑚𝑎𝑥 = 6000 rpmとすると，ハードウェア入出力伝搬遅延 

𝑇𝑑 = 18 ns であるから， 𝑁𝑚𝑎𝑥/60 ∗ 360 ∗ 𝑇𝑑 = 0.65 °となり，実用上十分である． 

計測条件は，バックラッシ挙動が最大であった 4000 rpm とし，2.3 節と同様に油圧サー

ボ式回転ねじり試験機を用いた．加振条件は回転時ねじり特性の計測条件と同等 (毎秒 3°) 

とした． 

 

 

図 2.13 デジタルストロボ撮影システムの概要 

 

2.4.2 計測結果および考察 

本研究に使用した IS-DMF の動的バックラッシの可視化結果を図 2.14 に示す．(a)～(c) 

は，IS-DMF に相対トルクを大きく与えたのち，相対トルクを除去し，逆方向に相対トル

クを与えるまでの一連の挙動のうち，特徴的な 3 点を抽出したものである．また，(d) の

ねじり特性上に，(a)～(c) それぞれの位置関係を示している． 

まず，ねじり角度が負側の極大近傍にある時点 (a) では，SPS 間の隙間がほとんどなく

密着している．また，SPS5～DP および SPS1～DFW が，それぞれ接触した状態でスプリン

グユニットが圧縮されている． 
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(a) Full stroke by negative torque input (b) Play behavior by unloading 

  
(c) Lash behavior by opposite torque input (d) Corresponding points on torsional 

characteristic 

図 2.14 可視化実験の結果 

 

次に，相対トルクが零かつ角度変位のみが発生している時点 (b) では，SPS5 に接触して

いた DP が離れている．これは，SPS5に作用する摩擦力が，SPS5を押し戻す TSP4の復元力

よりも大きいため，SPS5 が DFW に対して固着している状態であると考えられる．また，

このとき DP は，SPS5とも反対ユニットの SPS1とも接触していないから，DFW と DP は相

対的に自由に回転できる．これは，動的バックラッシによる「あそび」の挙動であること

を示唆している． 

さらに，相対ねじり角の極性が反転しトルクが急峻に高くなっている時点 (c) では，DP

が反対ユニット側の SPS1に接触している．ここでは，SPS1においても摩擦力による固着が

生じているために，SPS1 を作動させるために摩擦力よりも大きな相対トルクが必要である

と考えられる．その結果，ねじり特性上にトルクが急峻に高くなる挙動が現れたと考えら

れる．これは，動的バックラッシにおける「がた打ち」の挙動と考えられる．また，がた

SPS5

DP

SPS1

DFW

SPS5

SPS1
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打ちによるトルクの最大値は，遠心力などにより SPS の摺動面にかかる法線力によって定

まっていると推察される．さらに，がた打ちによるトルク上昇の勾配（ねじり剛性）は，

SPS1または SPS5と DP 間の接触剛性によって定まると推察される．また，動的バックラッ

シにおけるがた打ちの挙動は，逆方向の相対トルクを与えたのち，相対トルクが比較的小

さい状況で生じており，相対トルクが接触部 SPS の摩擦力よりも大きくなると，SPS の固

着が解除され，TSP の作動によって通常のトーショナルダンパとしての機能が復帰してい

る． 

 

可視化結果より得られた動的バックラッシの発生メカニズムを整理し図 2.15 に示す．図

2.15(a) は，可視化結果の図 2.14(a)～(c)それぞれの作動点に対応した状況を，並進系とし

てあらわした図である．図 2.15(b) は，メカニズムの正負対称性について示している．ま

ず，図 2.15(a) より，可視化結果における動的バックラッシは，(a) 負の大きな相対トル

クによって圧縮したのちの伸長工程において，(b) スプリングユニット端部の SPS1からDP

が離れることで「動的がた」が発生し，(c) 正の相対トルク入力によって，反対ユニット

側の SPS5 と DP が接触し，「がた打ち」が発生する現象であると定義できる．次に，図

2.15(b) より，動的バックラッシは (a) の工程に与える相対トルクが負方向ではなく，正

方向であっても発生するといえる．すなわち，図 2.15(a) では (a) 負の大きな相対トルク，

(c) 正の相対トルク，として動的バックラッシのメカニズムを説明したが，(a’) 正の大き

な相対トルク，(c’) 負の相対トルクとしても同様の現象が発生する． 

 

以上より，動的バックラッシは，遠心力などがスプリングユニットに及ぼすことによっ

て生じる固着に起因した，DP および SPS の離合挙動であるといえる．そこで，2.5 節に述

べるモデル構築においては，SPSの摺動面にかかる法線力およびDPとの接触面の離合を考

慮する．また，動的バックラッシの挙動に影響を及ぼす因子として，離合部の接触剛性お

よび摺動部の摩擦特性が示唆される．そこで，2.6 節において接触剛性および摩擦特性を実

験同定し，シミュレーションモデルに適用する． 
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(a) 並進系モデルによる説明（負側） 

 
(b) メカニズムの正負対称性 

図 2.15 動的バックラッシの発生メカニズム 
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2.5 トーショナルダンパのモデル構築 

AS-LTD および IS-DMF の離散化手法によるモデル構築にあたり，2.2 節に示した構造を

比較すると，以下の点が共通している． 

① RPおよびDFWはともにトーショナルダンパのプライマリ（エンジン）側に接続され

ており，弾性体を抱えている 

② DP はトーショナルダンパのセカンダリ（トランスミッション）側に接続されており，

RP または DFW と相対回転運動をなす 

③ プライマリ側とセカンダリ側の相対回転運動により弾性体（アークスプリングまたは

直列ばね）が正負相対トルクのいずれにおいても圧縮駆動する 

したがって，AS-LTDおよび IS-DMFは同等の作動原理をもつトーショナルダンパである

といえる．そこで，図 2.16 に示すように，それぞれ離散化数の異なる共通モデルとして定

義する．まず，IS-DMF においては，実際が離散化モデルそのものであるため，離散化数

をコイルスプリングの配置数と等しくする．次に，AS-LTD は，類似するトーショナルダ

ンパであるアークスプリングをDMFにおける先行研究を参考に，アークスプリングをいく

つかの離散化数に分割したモデルとする．なお，アークスプリングの離散化数は 5～6 程度

とする先行研究が多数みられる(44)(45)(46)(47) が，その根拠や解析精度について明確に示した

例がない． 

そこで，本研究では，IS-DMF および AS-LTD を同一の離散化モデルとして扱うことと

し，本節において離散化モデルの構築を行う．まず，離散化モデルの基礎理論として，共

通の関係式や定義を構築する．次に，AS-LTD，IS-DMF それぞれにおける離散化ばねや離

散化質量などのパラメータ導入方法について述べる．さらに，アークスプリングのコイル

巻き数および有効長と離散化数の関係が計算精度に及ぼす影響を明らかにする．そして，

構築した定義および動的バックラッシを考慮できるモデルの構築について述べる． 

  

(a) AS-LTD (𝑛Elm = 8) (b) IS-DMF (𝑛Elm = 4) 

図 2.16 離散化モデルによる IS-DMF, AS-LTDの共通表現 
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なお，構築した離散化モデルの一部は，Albers ら(44)，Shaper ら(45)の述べた定義と共通点

をもつが，動的バックラッシをあらわすために弾性体端部の質量および摩擦を考慮してい

る点，摩擦モデルを 2.6 節に示すとおり実験同定している点，AS-LTD におけるスプリング

シート質量を弾性体端部に考慮している点が異なっている． 

 

2.5.1 離散化モデルの基礎理論 

離散化ばねの要素数を 𝑛Elm とし，正の相対トルクによって DP に接触する SPS 側から 𝑖 

番目の離散化質量 𝑚S,𝑖 に及ぼす力の関係を図 2.17 に示す．いま，モデルに相対トルクが

与えられると，離散化ばね 𝑘S,𝑖  が半径 𝑟S  の作用線に沿って圧縮され，自由長（角度）

𝜑0,𝑖 から 𝜑S,𝑖 だけ静的にたわむことによって荷重 𝐹S,𝑖 が発生する．ここで，𝑚S,𝑖 におけ

る半径 𝑟S の作用線と 𝐹S,𝑖 のなす角が 𝛼S,𝑖 > 0 のとき，𝐹S,𝑖 は法線方向の分力を発生させ

る．また，離散化質量が速度 𝜃̇S,𝑖  で回転しているとき，遠心力による法線荷重 𝐹C,𝑖  が発

生する．その結果，これらの法線荷重の和 𝐹N,𝑖 によって内径 𝑟F の円筒容器に押し付けら

れ，摩擦トルク 𝑇F,𝑖 が発生する．𝑇F,𝑖 は次式のようにあらわされる． 

 

𝑇F,𝑖 = 𝑟F ∙ 𝜇C ∙ 𝐺x[𝑣] ∙ 𝐹N,𝑖 , 𝑖 = 1,… , 𝑛Elm (2.1) 

 

ここで， 𝑇F,𝑖 は 𝑖 番目の離散化質量がプライマリ側の慣性モーメントに及ぼす摩擦トルク，

𝑟𝐹 は摺動面半径，𝜇C はクーロン摩擦係数，関数 𝐺x[𝑣] はプライマリ側慣性モーメントと

離散化質量の相対回転速度 𝑣 = 𝜃̇Pri − 𝜃̇S,𝑖 における摩擦モデルであり，𝑣 が微小である場

合を除き，次のように符号関数の役割を果たす．なお，摩擦モデルの詳細については 2.6.2

項に述べる． 

 

lim
𝑣→±∞

𝐺x[𝑣] = ±1 
(2.2) 

 

また，𝐹N,𝑖  は離散化質量が摺動面に及ぼす垂直抗力であり，次式のようにあらわされる． 

 

𝐹N,𝑖 = {

 𝐹C,𝑖 + 𝐹Sr,𝑖 ,

 𝐹C,𝑖 + 𝐹Sr,𝑖−1 ,

 𝐹C,𝑖 + 𝐹Sr,𝑖 + 𝐹Sr,𝑖−1 ,

𝑖 = 1
𝑖 = 𝑛Elm
else

 (2.3) 

𝐹C,𝑖 = 𝑚S,𝑖 ∙ 𝑟G ∙ 𝜃̇S,𝑖
2
 (2.4) 

𝐹Sr,𝑖 = 𝐹S,𝑖 ∙ sin(𝛼S,𝑖) (2.5) 

𝐹S,𝑖 = 𝐾S,𝑖 ∙ 𝑟S ∙ sin(𝜑S,𝑖) (2.6) 
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図 2.17 離散化質量にかかる力の関係 

 

𝛼S,𝑖 =
(𝜑0,𝑖 − 𝜑S,𝑖)

2
 (2.7) 

𝐾S,𝑖 =
𝑘S,𝑖
𝑟𝑠
2

 (2.8) 

 

ここで，𝐹C,𝑖  は 𝑚S,𝑖  の回転速度に依存する遠心荷重，𝐹S,𝑖  は離散化ばねの静的たわみ角 

𝜑S,𝑖 による作用力，𝛼S,𝑖 は離散化ばね接続点における作用半径 𝑟S の接線と 𝐹S,𝑖 のなす角，

𝜑0,𝑖 は離散化ばねの自由長（角度），𝐾S,𝑖  は離散化ばねの並進剛性，𝑘S,𝑖 は離散化ばねの

ねじり剛性である．なお，𝑟G は離散化質量の重心半径であり，図 2.17 においては 𝑟G = 𝑟S 

である．さらに，𝜑S,𝑖 とトーショナルダンパ全体のたわみ角 𝜑D には次の関係が成り立つ． 

 

𝜑D = ∑ 𝜑S,𝑖

𝑛𝐸𝑙𝑚

𝑖=1

 (2.9) 

 

なお，一般的にトーショナルダンパは，コイルスプリングの線間密着や別の機械構造に

よって，最大ねじり角が規定されている．これは，それぞれの離散化質量間にストッパと

して静的バックラッシを考慮することによってモデル化できる．トーショナルダンパに相

対トルクが加わっていない状態でのストッパのすき間角度を 𝑏S,𝑖 ，トーショナルダンパに

相対トルクが大きく加わり機械的に最大までねじられている状態のねじり角を 𝜑Dmax
 と

すると，個々の離散化ばねにおける最大ねじり角は次式のようにあらわされる． 
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max(𝜑S,𝑖) = 𝜑0,𝑖 − 𝑏S,i (2.10) 

𝑏S,i =
𝜑Dmax

𝑛Elm
 (2.11) 

 

次に，式(2.1)を用いて求めた 𝑇F,𝑖  を用い，履歴特性の発生メカニズムを示す．図 2.18

は，プライマリ側慣性モーメントを固定端とし，セカンダリ側から相対トルク 𝑇DP  を

徐々に与えた場合の挙動を，それぞれ段階順に示している．なお，𝑇S,𝑖 はそれぞれの離散

化ばねが発生させる相対トルクである． 

1) 𝑇DP ≤ 𝑇F,1 

与えた相対トルク 𝑇DP は，まずDPに接触している離散化質量 𝑚S,1 の摩擦トルク 𝑇𝐹1 

によって伝達される．すなわち，本時点においては，𝑚S,1 がプライマリ側に対して固

着しており，トーショナルダンパの機能が失われている．そのため，履歴特性上では

垂直な軌跡が描かれる． 

2) 𝑇DP > 𝑇F,1  AND  𝑇S,1 ≤ 𝑇F,2 

𝑇DP が摩擦トルク 𝑇𝐹1よりも大きくなると，𝑚S,1 は摺動を開始し，𝑘S,1がねじりトル

ク 𝑇S,1 を発生させる．ここで 𝑚S,2 が受けるトルクは，𝑚S,1 の摺動トルクによる散逸

を経ているため，𝑇DP − 𝑇S,1 となる．このとき，𝑇S,1よりも 𝑇F,2 が小さいと，先述と

同様に 𝑚S,2 が固着する．そのため，履歴特性上において，𝑘S,1 のねじり剛性に等し

い勾配の軌跡が描かれる． 

3) 𝑇DP > (𝑇F,1 + 𝑇F,2)  AND  𝑇𝑘2 ≤ 𝑇F,3 

さらに 𝑇DP が増加し，その結果 𝑇S,1 > 𝑇F,2 となると，𝑚S,2 が摺動を開始し， 𝑘S,1, 

𝑘S,2 が作動する．この段階における履歴特性の勾配は， 𝑘S,1，𝑘S,2 の直列剛性となる

ため，段階 2)よりも勾配が小さい（ねじり剛性が低い）軌跡となる． 

 

4) さらに 𝑇DP が増加していくと，𝑚S,3 以降の離散化質量も同様，添え字番号の小さい

順から相対トルクおよび摩擦トルクの大小関係にしたがい摺動が開始する．そして，

すべての離散化質量が摺動するとき，履歴特性の勾配はトーショナルダンパ本来のね

じり剛性と等しくなる．また，エンジントルク変動などによって入力される相対トル

クの極性が反転した場合，1) から逆方向に作動が繰り返される．ただし，トルク変動

振幅がすべての離散化質量のもつ摩擦トルクよりも小さい場合，すべての離散化要素

が摺動する前にねじれる方向が反転することとなり，一部の離散化質量は固着したま

まとなる． 

以上の原理によって，離散化モデルによる履歴特性は，多角形の軌道として再現される． 
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図 2.18 離散化モデルによる履歴特性発生原理 

 

2.5.2 IS-DMFモデルのパラメータ 

IS-DMF では，実際の SPS および TSP をそのまま離散化要素として定義する．本実験に

用いる IS-DMF は，𝑛Elm = 4 である．また，動的バックラッシを考慮するために，端部

SPS およびDPあるいはDFW の接触部に，それぞれ接触剛性 𝑘Contact を導入する．接触剛

性のパラメータについては，2.6.1 項において述べる実験によって同定する． 

IS-DMF 離散化モデルのパラメータ導入方法の概要を図 2.19 に示す．離散化剛性は，DP

側から順に，TSP1～TSP4 のねじり剛性がそれぞれ 𝑘S,1～𝑘S,4 になる．離散化質量は，SPS1

～SPS5 の質量がそれぞれ 𝑚S,1～𝑚S,5 になるが，SPS の質量に加え，隣接する TSP が SPS

の重心点に及ぼす等価質量を考慮する．なお，等価 2 並列システムとして検討するため，

離散化質量，離散化ばねのパラメータをそれぞれ 2倍する必要がある．また，IS-DMFにお

いては図 2.19 のように 𝑟S ≠ 𝑟G となる場合が多い．これは，SPS の形状が法線方向に非対

称であり，その有効重心径が TSP の作用線径と異なっているためである．また，IS-DMF

において，最大ねじり角は SPS の接触によって定まっている．したがって，個々の離散化

要素におけるストッパ角 𝑏S,i は，SPS 間のすき間角として与える． 
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図 2.19 IS-DMF離散モデルのパラメータ導入方法 

 

2.5.3 AS-LTDモデルのパラメータ 

AS-LTD 離散化モデルのパラメータ導入方法を図 2.20 に示す．ねじり剛性 𝑘Arc，質量 

𝑚Arc のアークスプリングを，𝑛Elm 個の離散化ばね，𝑛Elm + 1 個の離散化質量として離散

化する．ばね材，線径およびコイル径の等しいコイルスプリングは巻き数および剛性が反

比例することを利用すると，離散化ばねのねじり剛性 𝑘S,𝑖 は次式のようにあらわされる． 
 

𝑘S,𝑖 = 𝑛Elm𝑘Arc, 𝑖 = 1,2, … , 𝑛Elm (2.12) 

∵ (∑ 𝑘S,𝑖
−1

𝑛Elm

𝑖=1

)

−1

= 𝑘Arc (2.13) 

 

離散化質量 𝑚S,𝑖  は，それぞれの集中質点から，自身に接続されている離散化ばねの中

点までの長さに対するアークスプリングの質量比を考慮する．ただし，アークスプリング

の端部に該当する離散化質量においては，アークスプリング端部に圧入されているスプリ

ングシートの質量 𝑚Seat を加算する．𝑚S,𝑖 は次式のようにあらわされる． 
 

𝑚S,𝑖 =

{
 
 

 
 

    

𝑚Arc

2𝑛Elm
+𝑚Seat,

𝑚Arc

𝑛Elm
,

         

𝑖 = 1, 𝑛Elm + 1

𝑖 = else

 (2.14) 

DP

DFW

SPS1

SPS2

SPS3

SPS4

SPS5

TSP4

TSP3
TSP2

TSP1
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図 2.20 AS-LTD離散化モデルのパラメータ導入方法 

 

また，アークスプリングの自由長が 𝜑Arc，最大ねじり角が 𝜑max に定まっているとす

れば，それぞれの離散化ばねにおける自由長 𝜑0,𝑖，離散化質量間のストッパ角度 𝑏S,𝑖 は次

式のようにあらわされる． 

 

𝜑0,𝑖 =
𝜑Arc
𝑛Elm

 (2.15) 

𝑏S,i =
𝜑max
𝑛Elm

 (2.16) 

 

なお，本研究に用いる AS-LTD においては離散化ばね接続点における作用半径 𝑟S と離

散化質量の重心半径 𝑟G は等しく，図 2.17 と同様に 𝑟S = 𝑟G である． 

 

2.5.4 離散化数が計算精度に及ぼす影響 

アークスプリング離散化モデルにおける離散化数の決定は，計算精度に影響を及ぼす．

最も計算精度が高い離散化数は，摺動部の位置および数が実際のコイルスプリングと同等

になるよう，𝑛Elm をコイル巻き数と一致させるべきである．しかし，それでは相当な多自

由度モデルとなってしまい，計算負荷が高まるという懸念がある．一方，離散化数が過小

であると，計算誤差によって解析精度に問題が発生する可能性がある．最適な離散化数を

選択することは，精度と計算コストを両立するために重要であるといえる． 

そこで，離散化数に基づき摩擦トルクを算出している 𝐹N,𝑖  の計算誤差要因を検討する．

ただし，離散化数による影響のみを検討するために，回転速度依存の影響を受けない静止

状態（𝐹C,𝑖 → 0）とし，また，各離散化ばねのたわみ量は次式のように一様であるとする． 
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𝜑S,𝑖 =
𝜑D
𝑛Elm

 (2.17) 

 

式(2.6), (2.7), (2.12), (2.15), (2.17) より，式(2.5)は次式のようにかける． 

 

𝐹Sr,𝑖 = 𝐾S,𝑖 ∙ 𝑟S ∙ sin(𝜑S,𝑖) ∙ sin(
(𝜑0,𝑖 − 𝜑S,𝑖)

2
) 

=
𝑛Elm𝑘Arc

𝑟S
∙ sin (

𝜑D
𝑛Elm

) ∙ sin (
𝜑Arc − 𝜑D
2𝑛Elm

) = 𝐹Sr 

(2.18) 

 

これは，離散化質量が摺動面に及ぼす垂直抗力 𝐹N,𝑖  を構成する力のうち，遠心力に依存

する 𝐹C,𝑖  は離散化数の影響を受けないが，𝐹Sr,𝑖  が離散化数の影響を受けることを示唆し

ている．したがって，計算誤差となり得るパラメータは，離散化数の乗除にかかわる 𝜑Arc 

および 𝜑D であるといえる． 

ここで，離散化数を実際の巻き数 𝑛w とした場合の 𝐹Sr  を真値 𝐹Sr
∗ とおき，任意の離

散化数における 𝐹Sr  の誤差率を 𝜀 とする．また，実際の巻き数に対する任意離散化数の

比として離散化率 𝛾d を定義する．以上より，𝜀 および 𝛾d は次のようにあらわされる． 

 

𝜀 =
𝐹Sr − 𝐹Sr

∗

𝐹Sr
∗  (2.19) 

𝛾d =
𝑛Elm
𝑛w

 (2.20) 

 

図 2.21 に， 𝜀 および 𝛾d の関係を示す．図 2.21(b) は，本研究に用いる AS-LTD の設

計変数を代入した結果であり，図 2.21(a), (c) は，図 2.21(b) に対しそれぞれ 𝜑Arc を 

±40 % 変化させている．また，アークスプリングのねじり率（静的ねじり角と最大ねじり

角の比 ; 𝜑D/𝜑max ）を 0.1, 0.3, 0.5, 0.7 とした場合の計算結果を重ね描いている．まず，図

2.21(a)～(c) すべての結果は，𝜑D/𝜑max が小さいほど 𝜀 が負の方向に増加している．こ

れは，トーショナルダンパの静的たわみ角が小さいほど，計算誤差が発生し，その差は真

値よりも小さい方向に現れることを示唆している．次に，図 2.21(a)～(c) を比較すると，

𝜑Arc を最も広角とした図 2.21(c) の計算誤差が最大である．これは，アークスプリングの

自由長が長い（広角な）トーショナルダンパほど，同じ離散化数では計算誤差が大きいこ

とを示唆している．なお，先行研究において採択例が多くみられた𝑛Elm = 6 を図 2.21 に

垂直破線として示している．計算誤差と𝑛Elm = 6の関係を比較すると，今回検討したなか

で最も精度が厳しい図 2.21(c) の条件であっても，2 % 程度の精度が期待できることがわ

かる． 
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(a) 𝜑Arc = 60% (b) 𝜑Arc = 100% (c) 𝜑Arc = 140% 

図 2.21 離散化質量が摺動面に及ぼす垂直抗力の計算誤差率と離散化率の関係 

 

2.5.5 1Dモデリングによるモデル構築 

トーショナルダンパ離散化モデルの構築にあたり，オープンソース物理モデリング言語 

Modelica(53) を用いて 1 次元モデル（以下，1D モデルと記す）を開発する．本研究におけ

る 1D モデルとは，直交座標系の剛体運動自由度のうち，エンジンの回転軸に関する自由

度のみをもつモデルを指す．しかし，式(2.1)～(2.8)の摩擦トルク導出過程においては，回

転方向以外における力の計算が必要である．そこで，これらの計算に必要な物理量を仮想

センサより取得し，摩擦トルクを計算するフィードバックオブザーバを導入する．そして，

計算された摩擦トルクを可変パラメータとして，摩擦トルクモデルに入力する． 

 

 
(a) Model diagram 

 
(b) Sub components 

図 2.22 Modelicaによるトーショナルダンパの 1Dモデル（𝑛Elm = 4） 
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構築したトーショナルダンパの離散化モデルを図 2.22 に示す．なお，Modelica 言語を扱

うシミュレーションソフトウェアとして，Dymola Version 2020（Dassault Systèmes）を使用

した．まず，モデルは flange_a, flange_b と名付けられた二つの回転端子をもつ．これは，

それぞれトーショナルダンパのプライマリ側およびセカンダリ側の機械接続部を意味して

いる．モデルは，5 種類のサブコンポーネントを組み合わせて構成されている．なお，図

では 𝑛Elm = 4 におけるモデルの例を示しているが，異なる離散化数での検討のため，各

サブコンポーネントの複製および結線によって，任意数の 𝑛Elm に対する離散化モデルを

構築できるようにしている．また，配線において回転運動を伝達する物理的結合を実線と

し，仮想センサ出力や計算値などの信号伝達を破線として示した．以下に，それぞれのサ

ブコンポーネントおよびパラメータの関係を述べる． 

1) m[i]: 離散化質量 𝑚S,𝑖 の慣性モーメント 𝑚S,𝑖 ∙ 𝑟G,𝑖
2 である．これは，Modelica 標準

ライブラリ（MSL: Modelica Standard Library） (54) における回転系の 1D モデル群 

Mechanics.Components.Rotational に備わっている慣性モーメントのモデル 

Inertia をベースに，回転速度 𝜃̇S,𝑖 およびトルクを仮想センサ信号として出力できる

ようにしている． 

2) k[i]: 離散化剛性のねじり剛性 𝑘S,𝑖 である．これは，MSL の線形ねじりばねモデル 

Spring に対し，最大ねじり角において作動するストッパを表現するための変更を加

えている．これは，弾性バックラッシモデル ElastoBacklash を並列に追加し，ス

トッパ角度 𝑏S,𝑖  ，ストッパ剛性 𝑘Stopper を考慮することにより実現している．また，

離散化剛性の相対ねじり角度 𝜑S,𝑖  およびトルクを仮想センサ信号として出力できる

ようにしている． 

3) backlash[(a,b),i]: 正負双方向の圧縮挙動および動的バックラッシを表現するため

の接触剛性である．これは，MSL の ElastoBacklash を用いている．i=1 は相対ね

じり角が正の値をとるとき接触剛性 𝑘Contact によるトルクを発生し，相対ねじり角が

負の値をとるときはトルクが零の空隙として振舞うようにパラメータを設定している．

一方，i=2 は相対ねじり角が負の値をとるときの接触剛性として振舞うようにパラメ

ータを設定している．これにより，2 対の接触剛性要素は相対トルクの正負それぞれ

に対して作動が切り替わり，トーショナルダンパを正負それぞれにおいて圧縮駆動で

きるメカニズムを表現している． 

4) observer[i]: 離散化質量に生じる摩擦トルク 𝑇F,𝑖 を求めるためのフィードバックオ

ブザーバである．隣接する離散化ばねの相対ねじり角およびトルクのセンサ信号入力

端子をもっている．なお，両端部の離散化質量では隣接するばねが一つであるため，

両端部とそれ以外の離散化質量に関する 2 種類のオブザーバモデルを構築している．

入力信号および各種パラメータを用い，2.5.1 項において述べた一連の計算により，式

(2.1)から 𝐺x[𝑣] を除した式(2.21)の |𝑇F,𝑖| が出力される． 
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5) fric[i]: 慣性モーメント間の摺動トルクを発生させるための摩擦モデルである．

observer[i]: から |𝑇F,𝑖| を可変パラメータとして入力し，関数 𝐺x[𝑣] との積によっ

て摩擦トルク 𝑇F,𝑖 を発生させる．IS-DMF および AS-LTD それぞれに適用する 𝐺x[𝑣] 

の詳細については，2.6.2項～2.6.4項に述べる．なお，fric_0 はDFWおよびDPの相

対回転によって発生する一定値の摩擦トルク (|𝑇F,0| = Const.) である． 

 

|𝑇F,𝑖| = 𝑟F ∙ 𝜇C ∙ 𝐹N,𝑖 (2.21) 
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2.6 モデルパラメータの同定 

本節では，開発した 1D モデルに導入する実験パラメータの同定について述べる．まず，

動的バックラッシに影響を及ぼす接触剛性を実験的に同定する．これは，IS-DMF におけ

る SPS および DP 間の接触剛性を計測し，𝑘Contact として 1D モデルに導入する．なお，本

研究では AS-LTD の離散化モデルにおいても同一の 𝑘Contact を用いることとした．これは，

本研究における AS-LTD 離散化モデルは，離散化数とモデル解析精度の検討に用いるため

である．すなわち，正弦波加振などによる通常の定常振動応答においては，大きな誤差要

因ではないと推察したためである． 

次に，IS-DMF および AS-LTD における摩擦モデルを実験的に同定する．なお，IS-DMF

の摺動部は樹脂系複合材－金属間かつグリース潤滑による摩擦であり，AS-LTD の摺動部

は金属間かつ ATF 油中での摩擦であるため，異なる摩擦特性が得られる可能性がある． 

 

2.6.1 IS-DMFの動的バックラッシ接触剛性 

IS-DMF における DP-SPS 間の接触剛性を垂直荷重試験機により計測する．計測の状況を

図 2.23 に示す．計測には実際の SPS を用い，DP との接触形状に類似させた治具を SPS の

下に配置する．そして，上部より荷重を与え，試験機より得られた荷重－変位特性を，本

研究に用いる IS-DMF の摺動径によってねじり角－トルクに換算する． 

 

 

図 2.23 接触剛性計測の状況 
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計測結果を図 2.24に示す．得られたグラフの勾配が接触剛性である．まず，約 25 Nm以

下の領域においては剛性がやや低くなっている．これは，低荷重時における接触面のなじ

みの影響であると考えられる．次に，約 25 Nm 以上で剛性がやや高くなり，それ以降では

安定している．ただし，100 Nm 近傍において角度のみが急増している．これは，微小すべ

りが発生していることを示唆しており，その原因は DP 形状治具が荷重方向に対して傾斜

をもつことが推察される．また，今回用いる離散化モデルにおいては，スカラ値の剛性値

として扱う必要がある．そこで，25～100 Nm の値を用いて線形近似を実施した．その結果，

接触剛性パラメータとして 𝑘Contact = 3600 Nm/° が得られた． 

 

 

図 2.24 IS-DMFにおける DP-SPS間の接触剛性計測結果 

 

2.6.2 摩擦モデルの概要 

本研究に用いる AS-LTD および IS-DMF の摺動部は，それぞれ ATF またはグリースによ

る潤滑をともなっている．潤滑をともなう摺動摩擦においては，クーロン摩擦，粘性摩擦，

ストライベック摩擦効果が複合することが知られている(55)．摺動速度に応じて接触面が境

界潤滑，混合潤滑，流体潤滑のような状態変化をきたし，摩擦力が変化する．たとえば，

摺動速度が境界潤滑から流体潤滑まで変化するとき，摩擦力はまず減少し，その後は粘性

と熱の効果によって摺動速度に対し線形に増加するとされている(56)．ここで，摺動速度に

対する摩擦力の特性曲線は，ストライベック曲線と呼ばれている（図 2.25）． 

また，ストライベック曲線は，次のように指数関数を用いて定式化できることが知られ

ている(57)． 

 

𝑓(𝑣) = 𝑔(𝑣)sign(𝑣) + 𝑘v𝑣 (2.22) 

𝑔(𝑣) = 𝐹c + (𝐹s − 𝐹c)𝑒
−|

𝑣
𝑣St

|
𝛿

 (2.23) 

Experiment

Linearized
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図 2.25 ストライベック曲線 

（Stribeck(55) の図をもとに筆者が作成） 

 

ここで，𝑓(𝑣) は摩擦力，𝑣 は摺動速度，𝐹c はクーロン摺動摩擦力，𝐹s は最大静摩擦力，

𝑣St はストライベック速度係数，𝑘v は粘性摩擦係数，𝛿 はストライベック減衰指数である．

なお，𝑣st, 𝛿 は，𝑔(𝑣) がどれだけ早く𝐹c に漸近するかを決定する実験パラメータである． 

𝑓(𝑣)，𝑔(𝑣) を 2.5.5 項において述べた摩擦モデル部に一つの関数として導入するために，

式(2.23)，(2.24)を整理するとともにクーロン摩擦力を用いて正規化すると次式になる． 

 

𝑓(𝑣)′ = 𝐹𝑐𝐺(𝑣) + 𝑘v𝑣 (2.24) 

𝐺S(𝑣) =
𝑔(𝑣)

𝐹𝑐
sign(𝑣) 

= (1 + (𝛾s − 1))𝑒
−|

𝑣
𝑣St

|
𝛿

sign(𝑣) 

(2.25) 

𝛾s =
𝐹S
𝐹C

=
𝜇S
𝜇C

 (2.26) 

 

ここで，𝛾s は静摩擦係数比，𝜇S は静摩擦係数，𝜇C はクーロン摩擦係数である．本論文に

おいては，式(2.26)の 𝐺S(𝑣) をストライベックモデルと称する． 

一方，摩擦面に潤滑添加剤が影響を及ぼす場合，図 2.26 に示されるように摺動速度が零

での静摩擦力が変化することがわかっている(56)．特に，𝐹S < 𝐹Cとなる図中(c) のような場

合，式(2.27)のように𝐺S(𝑣) を双曲線正接 (tanh) 関数への置換が可能である． 
 

𝐺H(𝑣) = tanh(𝑘tanh𝑣) (2.27) 
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ここで，𝑘tanh は, tanh 関数が -1 から +1 に漸近するまでの速さを決定する係数である．

本論文において，式(2.27)の 𝐺H(𝑣) をハイパボリックモデルと称する．ハイパボリックモ

デルは不連続性を有するストライベックモデルと比較し，シミュレーションの安定性に優

れているとされている(58)．式(2.26)において第 2 項の粘性影響を零と仮定したときのストラ

イベックモデルおよびハイパボリックモデルの計算例を図 2.27 に示す． 

 

 

図 2.26 潤滑添加剤が摩擦特性に及ぼす影響 

（Armstrong et al.(56) の図をもとに筆者が作成） 

 

 

図 2.27 摩擦モデルの比較 
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2.6.3 IS-DMFの摩擦特性 

IS-DMF における SPS–DFW 間の摩擦特性を 1D モデルに導入するために，静ねじり試験

機により計測する．計測方法の概要を図 2.28 に示す．計測には IS-DMF の分解品を用い，

一つの SPS のみが摺動するように SPS および TSP を配置した．摩擦面にグリースを塗布

し，往復相対トルク与えたときのトルク－相対ねじり速度の特性を計測する． 

 

摩擦特性の計測結果を図 2.29に示す．なお，試験データには摩擦トルク以外に TSPによ

るコイルスプリングのトルク成分が加算されるため，角度に対して線形に増加するトルク

成分を除去した．また，相対速度が上昇し摩擦トルクが概ね一定値となった時点を用いて

縦軸を正規化している．図より，相対速度が零に近づくほど摩擦力が増加する Fs > Fc の挙

動を示していることがわかる．これより，摩擦モデルはストライベックモデル 𝐺S(𝑣) が適

当であると推定できる．そこで，非線形最小二乗法である Levenberg-Marquardt 法を用いて

𝐺S(𝑣) のパラメータフィッティングを実施した．同定結果を表 2.1 に，同定パラメータを

用いて計算したストライベックモデルを図 2.29 に重ねて示す．計測結果とモデルの二乗平

均誤差は 0.0034 となっており，良い一致を示している． 

 

 

図 2.28 IS-DMFでの SPS-DFW間における摩擦特性の計測方法 
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図 2.29 IS-DMFの摩擦モデル同定結果 

 

表 2.1 ストライベックモデルの同定パラメータ 

Parameter Symbol Identified value 

Stiction ratio 𝛾s 1.3 

Stribeck velocity 𝑣St 250-1 [rad/s] 

Stribeck decay index 𝛿 0.5 

 

2.6.4 AS-LTDの摩擦特性 

AS-LTD におけるアークスプリング－RP 間の摩擦特性を 1D モデルに導入するために，

摩擦特性試験機により計測する．計測方法の概要を図 2.30 に示す．計測には AS-LTD に内

包されるアークスプリングと同等のばね鋼材を用い，ATF を塗布した RP と同等鋼材の平

板上に押し付ける．そして，繰り返し往復摺動させ，試験機より得られる往復荷重－相対

速度を計測する．なお，本試験機による結果は並進方向の次元をもつため，本研究に用い

る AS-LTD における摺動径上の回転運動に変換したトルク－相対速度の特性を用いる． 

 

摩擦特性試験の結果を図 2.31 に示す．2.6.3 項において得られた IS-DMF の摩擦特性とは

異なり，Fs < Fc の挙動を示していることがわかる．これより，摩擦モデルはハイパボリッ

クモデル 𝐺H(𝑣) が適当であると推定できる．そこで，2.6.3 項同様，𝐺H(𝑣) のパラメータ

Stribeck model

Measurement
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フィッティングを実施した．その結果，𝑘tanh =120 が得られた．同定パラメータを用いて

計算したハイパボリックモデルを図 2.31 に重ねて示す．計測結果とモデルの二乗平均誤差

は 0.0033 となっており，良い一致を示している． 

 

 

図 2.30 AS-LTDにおける摩擦特性の計測 

 

 

図 2.31 AS-LTDの摩擦モデル同定結果  

Hyperbolic model

Measurement
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2.7 結言 

本章では，トーショナルダンパの IS-DMF および AS-LTD を対象に，それらが内包する

弾性体の摺動にともなう履歴特性，動的バックラッシの実験的調査，およびこれらを再現

可能なモデル構築手法ついて論じた．以下に得られた結論を要約する． 

 

1) 回転時ねじり特性の計測により，IS-DMFおよびAS-LTDの双方ともに動的バックラッ

シが発生することを明らかにした．動的バックラッシのがた量は，相対的に IS-DMF

が大きい値を示した． 

2) AS-LTD の小振幅ねじり特性計測より，本研究に用いるトルクコンバータに内蔵され

るアークスプリングの履歴特性は，先行研究(37) において示されたアークスプリング

式 DMF と同様の振幅依存性および回転速度依存性をもつことを検証した． 

3) IS-DMF の可視化実験により，動的バックラッシのメカニズムを明らかにした．すな

わち，動的バックラッシは，トーショナルダンパ内部の弾性体端部が回転速度依存の

摩擦力によって固着し，弾性体駆動部品との離合が生じることに起因する現象である．

したがって，高回転条件下においてトーショナルダンパに大きな相対トルクを与え，

続いて逆方向に相対トルクを与えることにより動的バックラッシが発生する． 

4) IS-DMFおよびAS-LTDは，共通の離散化モデルによって表せることを示し，離散化質

量および離散化ばねを定式化し，それぞれのトーショナルダンパにおけるパラメータ

の導入方法を示した． 

5) 定式化した離散化モデルの理論式を用いて，離散化数が計算精度に及ぼす影響を検討

した．その結果，コイル巻き数を離散化数とする場合に対して，離散化数を 6 よりも

大きくとる場合は数％の精度で一致することを示した． 

6) IS-DMF に内蔵する SPS を用いた荷重試験により，動的バックラッシ発生部位の接触

剛性を明らかにした． 

7) 摺動部の摩擦特性実験により，それぞれのトーショナルダンパにおいて異なる傾向の

摩擦特性を示すことを明らかにした．IS-DMF はストライベックモデル，AS-LTD はハ

イパボリックモデルがそれぞれ実験値と良い一致を示した． 

8) Modelica 言語を用いて，上記結論で得られた理論式および動的バックラッシ挙動のメ

カニズムを再現し得る 1D シミュレーションモデルを構築した． 

 





 

第 3 章 モデル基礎検証およびシミュレーション 

3.1 緒言 

駆動系の振動騒音対策として用いられるアークスプリングや直列ばねを内蔵する広角ト

ーショナルダンパは，ばね構成部が外周接触部にもたらす法線力による摩擦力に起因する

回転速度依存性，振幅依存性を有しており，これによりねじり特性（変位‐応力特性）に

おける履歴特性が生じる．また，特定の作動履歴によって，トーショナルダンパの内部に

動的バックラッシが発生する可能性が指摘されている(44)(45)．しかし，動的バックラッシに

よって引き起こされる非線形振動や，車両駆動系における発生条件について研究された例

がない．また，エンジントルク変動に起因するねじり振動解析に用いるモデルとして，離

散化手法を用いる研究が多数を占める(44)(45)(46)(47)．その一方で，アークスプリングの場合，

離散化数の適切な設定が重要であるにもかかわらず，解析精度と計算コストの関係につい

て明確に示した研究例がない． 

これらの課題は，すでに第 2 章において，動的バックラッシの発生メカニズムを明らか

にし，その挙動を再現できる離散化モデルを構築した．さらに，離散化数が計算精度に及

ぼす影響を理論式によって検討し，コイル巻き数を離散化数とする場合に対して，離散化

数を 6 よりも大きくとる場合は数％の精度で一致することを明らかにした．しかし，回転

速度依存性や振幅依存性を有する履歴特性について，本来重視されるべき駆動系周波数応

答への影響を取り上げた研究例が少ない．さらに，離散化数が駆動系周波数応答および計

算コストに及ぼす影響は，これまでの研究において明らかになっていない．また，第 2 章

の予備実験において，動的バックラッシが比較的大きくみられた IS-DMF は，動的バック

ラッシによって引き起こされる振動現象はもとより，実際の車両において，どのような運

転操作によって発生し得るか明らかになっていない． 

 

そこで，本章では，構築した離散化モデルを用いたシミュレーションにより，AS-LTD

における離散化数の影響に関する検討，ならびに IS-DMF における動的バックラッシ挙動

に関する検討について論じる． 

まず，AS-LTD 離散化モデルを用いて，回転時ねじり特性および駆動系周波数応答のシ

ミュレーションを行う．第 4 章のモデル検証実験に対応するねじり振動系ついて述べ，モ

デルパラメータを同定する．続いて，シミュレーション条件およびデータ解析手法につい

て述べる．そして，離散化数の異なる回転時ねじり特性のシミュレーションより，基礎的

なモデル検証を行うとともに，第 2 章で取得した回転時ねじり特性データとの比較により，

離散化数が履歴特性の形状に及ぼす影響を検討する．さらに，駆動系周波数応答のシミュ

レーションおよびデータ解析により，離散化数が駆動系周波数応答特性および計算コスト

に及ぼす影響を明らかにする． 
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次に， IS-DMF 離散化モデルを用いて，動的バックラッシのシミュレーションを行う．

まず，AS-LTD と同様に，回転時ねじり特性のモデル検証を行うとともに，動的バックラ

ッシの発生を確認する．続いて，第 2 章において示した動的バックラッシの発生メカニズ

ムをもとに，実際の車両運転時に発生し得る運転条件を構築する．さらに，第 4 章におい

て検討する車両実験に対応する駆動系モデルを構築し，シミュレーション条件およびデー

タ解析手法について述べる．解析手法は，準定常シミュレーション結果を用いた

STFT(Short-Time Fourier Transform)，分岐図およびリターンマップを用いる．そして，駆動

系モデルのシミュレーションにより，動的バックラッシによって引き起こされる非線形振

動の性質を明らかにする． 
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3.2 AS-LTDモデルの離散化数が及ぼす影響の検討 

3.2.1 シミュレーションモデルの検討 

回転時ねじり特性および駆動系周波数応答特性を取得するために，それぞれ実験装置を

模したシミュレーションモデルを構築する．まず，回転時ねじり特性においては，トーシ

ョナルダンパの後部を一定回転させ，トーショナルダンパ前部からトルク変動を与えるこ

とによって，回転時ねじり特性を取得する． 

次に，駆動系周波数応答特性では，離散化数が回転時ねじり特性および駆動系周波数応

答特性に及ぼす影響を明らかにするために，アークスプリングの履歴特性における振幅依

存性および回転速度依存性という 2 種類の非線形性をそれぞれ独立に検討する．ただし，

第 4 章において検討する実験装置を考慮し，現実的に実験可能な条件および実験構成を定

める必要がある．ここで，AS-LTD が実際に搭載されるのは，エンジンが搭載された車両

駆動系である．しかし，エンジントルク変動の燃焼 1 次成分を加振周波数 𝑓𝐸  (Hz)とした

とき，気筒数 𝑖C およびエンジン平均回転速度 𝑁E (rpm) との間には，式(3.1)に示される

ような比例関係があるため，アークスプリングの回転速度依存性が加振周波数とともに変

化してしまい，定性的な検討が困難である． 

 

𝑓E =
𝑁E ∙ 𝑖𝐶
120

 (3.1) 

 

そこで，第 4 章の実験において，回転速度および周波数の制御が独立に可能な低慣性ダ

イナモ試験機を用いることとする．これは，2.3.2 項で使用した試験機と同一であるが，出

力側の剛体シャフトに代わって，駆動系の等価慣性モーメントと等価剛性シャフトを追加

することで，車両駆動系に等価なねじり振動系とすることが可能である．したがって，シ

ミュレーションモデルは低慣性ダイナモ試験機を模した構成とする． 

低慣性ダイナモ試験機による車両駆動系の再現方法を図 3.1 に，実車および低慣性ダイ

ナモ試験機における AS-LTD 入出力回転速度変動の周波数応答関数解析結果を図 3.2 に示

す．なお，回転座標系におけるモード解析により，AS-LTDが支配的となる固有振動は2次

（図示の f02）であることがわかっている．そこで，2 次の固有振動数が実車の値と概ね一

致するように，現実的に搭載し得る等価慣性モーメントおよび等価剛性シャフトの組み合

わせから最も近しいものを決定した．表 3.1 に調整後の慣性・剛性パラメータを示す．ま

た，振幅依存性を広域に検討するために，加振周波数を 25～75 Hz の範囲とし，共振点近

傍から減衰域までの周波数応答を取得する． 
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図 3.1 低慣性ダイナモによる車両駆動系の模擬 

 

 

図 3.2 低慣性ダイナモおよび実車の周波数応答関数解析結果 

 

表 3.1 Calibrated parameters for test bench 

 Description Value Unit 

𝐼1 Drive motor and TC input-side inertia 0.715 kgm2 

𝐼2 TC output-side inertia 0.0124 kgm2 

𝐼3 Intermediate coupling and adjustable inertia 0.0432 kgm2 

𝐼4 Absorption motor inertia and couplings 4.8 kgm2 

𝑘1 Arc spring stiffness (linearized) 478 Nm/rad 

𝑘2 Turbine shaft stiffness 14815 Nm/rad 

𝑘3 Adjustable shaft stiffness 1824 Nm/rad 

 

Drive motor

with torque meter

and speed sensor Absorption motor

Adjustable stiffness 
TC with Arc spring Adjustable inertia

Intermediate coupling

with torque meter, speed 

sensor, and TC control unit
F0: TDM / Vehicle(C-segment)

F0-2: 31.5 Hz / 28.6 Hz

F0-3: 178.6 Hz / 146.7 Hz

f02

f03

Excitation range

Test bench

Reference vehicle

𝑓02 [Hz] 𝑓03 [Hz]

Bench 31.5 178.6

Vehicle 28.6 146.7

[d
B

] 

Frequency [Hz]
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3.2.2 条件およびデータ解析手法 

まず，回転時ねじり特性のシミュレーションは，第 2 章において取得した基礎実験デー

タと比較するため，同等の条件を用いる．AS-LTD離散化モデルにおける相対ねじり角 𝜑D

および相対トルク 𝑇DP より，ねじり特性を取得する．ねじり特性のモデル検証では，第 2

章において明らかにした離散化数および精度の関係より，𝑛Elm = 8での結果を用いる．さ

らに，離散化数がねじり特性の精度および計算コストに及ぼす影響を明らかにするため，

𝑛Elm = 1～8 の小振幅ねじり特性を取得する． 

次に，駆動系周波数応答のシミュレーションは，タイヤ・路面に相当する吸収モータ部

の回転速度を固定し，駆動モータ部から正弦波トルク変動を与えたときの AS-LTD 出力側

の角加速度変動を取得する．加振条件を表 3.2 に示す．加振周波数は f0 = 25 → f1 = 75 Hz

の上昇チャープ信号とし，式(3.2), (3.3)の関数として与える． 

 

𝑓(𝑡) = (
𝑐

2
𝑡 + 𝑓0 ) (3.2) 

𝐼1𝜃1̈ = 𝑇DC + 𝑇AC sin(2𝜋𝑓𝑡) (3.3) 

 

ここで，𝑇DC は平均相対トルク，𝑇AC はトルク振幅である．c はチャープ信号における周

波数の上昇勾配であり，0.5 Hz/s とした．これは，予備的なシミュレーションにおいて，チ

ャープ方向によらず結果が一致する掃引勾配を定めた．また，動的バックラッシの影響が

ないねじり特性領域を用いて駆動系周波数応答を取得するために，𝑇DC=150 Nm とした．加

振振幅は，一定振幅での 3 条件(A1～A3)とした．なお，最大振幅条件 A3 における角加速

度変動は，C セグメント程度の乗用車に搭載される 4 気筒ガソリンターボエンジンの最大

角加速度変動に近しい値を選定した．加振モータから発生する角加速度変動は，アークス

プリングからの反力を無視すると次式としてあらわされる． 

 

|𝜃1̈| = max(𝜃1̈ − 𝑇DC) = 𝑇AC𝐼1 (3.4) 

 

駆動系周波数応答の評価点は，駆動系ねじり振動の評価点である，トランスミッション

入力軸に相当する 𝐼3 の角加速度変動 |𝜃3̈| とする．なお，一般的に振動システムの伝達関

数をあらわすための周波数応答は，評価点の振幅と加振振幅の比としてあらわすことが多

いが，本実験においては加振振幅を一定としたため，評価点振幅を絶対量として示すこと

とした．また，AS-LTD 離散化モデルの作動状態を把握するため，|𝜃3̈|に加えて相対ねじ

り角振幅 |𝜑D| を取得する． 

シミュレーションのソルバは，Dassl（可変ステップ）を用い，許容誤差は 1.0E-04，記
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録サンプリングレート 2000 Hz とした．また，角加速度変動の振幅抽出には，National 

Instruments LabVIEW を用いて構築した定比トラッキング解析プログラムを用い，チャープ

信号 4 周期分の窓区間に対する FFT によって加振周波数成分の振幅を抽出した．FFT の設

定は，ブロックサイズ 1024点，FFT周波数分解能 ∆𝑓FFT および分析周波数 𝑓max は前述の

とおり加振周波数 𝑓 に対する関数として次式のように与えた．トラッキング解析の出力

周波数分解能（窓区間の抽出間隔）∆𝑓FFT は 0.25 Hz とした． 

 

∆𝑓FFT =
𝑓

𝑛T
 (3.5) 

𝑓max = 𝑛𝐿∆𝑓FFT (3.6) 

 

ここで，𝑛T = 4 は窓区間に与える周期数である． 𝑛𝐿 は FFT の最大解析周波数を定めるラ

イン数であり，本研究では 400 とした． 

また，計算コストは解析に要した時間 𝑡Simulationと解析上の時間軸 𝑡Realtimeとの比とし，

次のように定義した． 

 

𝛾c =
𝑡Simulation

𝑡Realtime
 (3.7) 

 

表 3.2 駆動系周波数応答の加振条件 

Parameter Description 
Excitation condition 

Unit 
A1 A2 A3 

𝑇AC Drive motor torque amplitude 300 600 900 Nm 

|𝜃1̈| Estimated acceleration amplitude 420 839 1259 rad/s2 

𝑇DC Drive motor bias torque 150 ← ← Nm 

𝑓 Excitation frequency) 25→75 ← ← Hz 

𝛾c Frequency chirp gradient 0.5 ← ← Hz/s 

 

3.2.3 回転時ねじり特性シミュレーション結果および考察 

まず，モデル検証のため，𝑛Elm = 8 離散化モデルによる回転時ねじり特性のシミュレー

ション結果を図 3.3 に示す．第 2 章において取得した実測結果を図 3.3(b)に再掲した．ま

た，本研究に用いるトーショナルダンパは正負対象の挙動をとるため，第一象限のみの表

示とした．履歴特性の形状は，動的バックラッシ部を含め実験結果と良い一致を示してい
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る．続いて，1000 rpm, 2000 rpm における小振幅ねじり特性のシミュレーション結果を図

3.4 に示す．比較のため，第 2 章において取得した実測結果（図 2.10）を重ねた．異なる

回転速度および振幅条件においても，実験結果とシミュレーション結果は良い一致を示し

ている． 

次に，離散化数が履歴特性および計算コストに及ぼす影響を検討するため，2000 rpm, 

𝑛Elm = 1～8 における小振幅ねじり特性の実測との比較を図 3.5 に示す． 𝑛Elm が 6 より

も小さい場合，実験結果と比較し目視上不一致と判断できる程度の乖離が発生している．

これより，第 2 章において明らかにした離散化数と精度の関係において，離散化数 6 程度

がねじり特性形状の再現度としても妥当であることが検証できた．また，図 3.5(a)～(f)の

シミュレーション結果を比較すると，履歴特性が多角形形状であり，その多角数は往路

（加力線）または復路（現力線）において，𝑛Elm と一致している．これは，2.5.1 項に示

した履歴特性発生原理そのものであり，理論のとおりに多角形の履歴特性が得られている

といえる． 

次に，図 3.5 のシミュレーション結果に対応する計算時間およびソルバが生成した方程

式数の関係を図 3.6 に示す．方程式数は離散化数に対し線形比例の関係にある一方，計算

時間は 2 次関数的に増大している．したがって，離散化数の適切な選択は，計算コストお

よび計算精度の両立のために重要であるといえる． 

 

 

図 3.3 AS-LTDにおける回転時ねじり特性のモデル検証結果 

(a) Model(nElm= 8) (b) Measurement
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図 3.4 小振幅ねじり特性のモデル検証結果 

 

 

図 3.5 離散化数が履歴特性形状に及ぼす影響（2000 rpm） 

 

 

図 3.6 離散化数が計算コストに及ぼす影響 
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3.2.4 駆動系周波数応答シミュレーション結果および考察 

離散化数 𝑛Elm = 4, 8, 16，加振条件 A1～A3，回転速度条件 1000, 2000, 3000 rpm におけ

る駆動系周波数応答のシミュレーション結果を図 3.7(a)～(c) に示す．まず，加振条件と見

かけ共振点の変化に着目すると，最大加振力条件 A3 が最も低く，一方加振力最小条件 A1

が最も高くなっている（たとえば，図 3.7(a)）．これは，加振力が大きい条件ほど |𝜑D| 

が増加していることから，2.3.5 項において考察した「振幅が増加するにつれ見かけ剛性が

低くなる振幅依存性」にしたがって，漸軟特性が現れていると考えられる． 

次に，同一の加振力条件における回転速度の変化に着目すると，回転速度の上昇によっ

て見かけ共振点が高周波数化しているとともに，|𝜃3̈ | および |𝜑D| が減少し，共振点前後

の裾野が広がっている（図 3.7(a)～(c)）．これは，2.3.5 項において考察した「回転速度の

増加につれ見かけ減衰係数が大きくなる回転速度依存性」により，減衰効果が増大した結

果， |𝜑D| の減少とともに振幅依存性によって見かけ剛性が上昇するという複合的な影響

を示唆している． 

さらに，回転速度が最大かつ加振振幅が最小である 3000 rpm，A1 条件においては，離散

化数によって振幅および見かけ共振点ともにばらついており，離散化数による影響が最も

大きい（図 3.7(c)）．しかし，図 3.5 に示した小振幅ねじり特性では，𝑛Elm = 6 程度より

も大きい離散化モデルでは，履歴特性の形状に差がほとんど現れなかった．これは，図

3.5 の振幅条件 |𝜑D| = 5° に対し，図 3.7(c) の A1 条件では |𝜑D| が最大 0.5 ° 程度と，き

わめて小さいことに起因すると考えられる． 

そこで，図3.7の見かけ共振点近傍での振幅 max (|𝜑D|) の条件に基づき，微小ねじり特

性のシミュレーションを行った．その結果を図 3.8 に示す．離散化数による結果のばらつ

きが最大であった 3000 rpm の条件 A1 では，離散化数が小さいほど履歴特性上の多角形数

が減少しており，加力線における多角形数は 𝑛Elm = 4 においては 1，𝑛Elm = 16 において

は 4 程度となっており，図 3.5 の多角形数と比べ少ない結果である．すでに 2.5.1 項に述べ

たとおり，加力線または減力線における最大多角形数が離散化数に等しいとき，すべての

離散化質量および離散化ばねが作動しているとみなすことができる．さらに，加力線また

は減力線から逆方向に転じる際，離散化要素の作動は必ず端部から始まることも同様に明

らかである．したがって，履歴特性における多角形数が 𝑛Elm の数に満たない図 3.8 の結

果は，端部から多角形数だけの離散化要素のみが部分的に作動する，部分稼働現象の発生

を示唆する．特に部分稼働現象が 3000 rpm，A1 条件の結果において最も顕著となったの

は，|𝜑D|が最も小さい条件，すなわち高回転速度かつ低加振振幅であったためといえる．

また，𝑛Elm を小さくとると，相対的に離散化質量が増加するため，それぞれの離散化要素

が分担する摩擦トルクもまた増加する．その結果，部分作動現象が顕著となり，𝑛Elm が大

きい結果と比較し履歴特性形状に差異が発生したと考えられる．すなわち，𝑛Elm が小さい

結果においては，計算精度が不足している可能性があり，本シミュレーションに用いた加
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振条件においては，少なくとも 𝑛Elm = 8 では離散化数が不足している可能性があるとい

える． 

最後に，離散化数と計算コストの関係を表 3.3 に示す．なお，計算は一般的な CPU(Core 

i7-6500U)を搭載するノート PC を用いたシングルコア計算とし，ソルバは可変ステップ

(CVODE), 許容誤差を 1.0E-04 とした．𝑛Elm = 4 → 8 では解析時間がおよそ 1.7 倍に，

𝑛Elm = 8 → 16ではさらに解析時間が 2.3 倍程度に増加していることがわかる． 

 

 

 

図 3.7 駆動系周波数応答のシミュレーション結果 

(a) 1000 rpm

= 4

= 8

= 16

[r
a
d
/s

2
, 
p
k
]

[°
, 
p
k
]

[Hz]



62 第 3 章 モデル基礎検証およびシミュレーション 

 

 

図 3.7 駆動系周波数応答のシミュレーション結果 
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図 3.8 微小ねじり特性のシミュレーション結果 

 

 

表 3.3 離散化数が駆動系周波数応答の計算コストに及ぼす影響 

𝑛Elm 4 8 16 

𝛾s 1.9 3.3 7.5 
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3.3 IS-DMFにおける動的バックラッシ挙動の検討 

動的バックラッシは，第 2 章において明らかにしたメカニズムに基づくと，①トーショ

ナルダンパの弾性体を大きく圧縮するための相対トルクを与えたのち，②相対トルクを除

去し，続いて，③逆方向の相対トルクを与えることによって生じる．さらに，④相対トル

クを増加させると動的バックラッシ挙動は消失し，通常のトーショナルダンパとしての機

能を果たす．ここで，③の段階において相対トルクが微小かつエンジントルク変動が入力

される状況を考えると，動的バックラッシにおける接触振動が発生する可能性がある．こ

れは，トランスミッション歯車のかみ合いにおける歯打ち現象(59) に類似する現象である

と考えられる． 

歯打ち現象は，相対トルクやトルク変動の大小によって，歯が常に接触しながら回転し

ている状態（図 3.9(a)），歯の片面での歯打ち現象（図 3.9(b)），歯の両面での歯打ち現

象（図 3.9(c)）に分類される(60)．しかし，本研究において用いる IS-DMF の場合，動的バ

ックラッシ量は 4000 rpm においては 30° 以上である（図 2.11）．これは，歯車のかみ合

いにおけるバックラッシ量と比べきわめて大きいため，図 3.9 (c) の両面歯打ち現象は発生

せず，図 3.9(b) の片面での歯打ち現象，あるいは 図 3.9(a) の非歯打ち現象に類する挙動

が現れる可能性が高い．また，接触振動の様態を変化させる影響因子として，接触剛性，

接触部に加わる押付力（相対トルク），接触部前後の慣性モーメントが挙げられる．この

うち，接触剛性は 2.6 節の実験同定によって求め，慣性モーメントは実車エンジンのクラ

ンクシャフト等価慣性モーメントおよび IS-DMF の慣性モーメントによって定まる．また，

相対トルクはエンジン平均トルクによって与えられるため，アクセル操作によってエンジ

ン平均トルクを制御することで，図 3.9(b) から図 3.9(a) の状態に至るまで，動的バック

ラッシを発生できる可能性がある．ただし，そのためには，先述の発生メカニズム①～③

を実車の運転操作により再現させなければならない． 

そこで，本節では，動的バックラッシが発生し得る運転操作手順を検討する．続いて，

運転操作手順を表現可能な実車の駆動系シミュレーションモデルを構築し，動的バックラ

ッシによって引き起こされる非線形振動の性質を明らかにする． 

 

 

図 3.9 歯打ち現象の分類（吉武ら(60) の図をもとに筆者が作成） 
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3.3.1 回転時ねじり特性と動的バックラッシ量 

まず，IS-DMF 離散化モデルにおける回転時ねじり特性のシミュレーション結果を図

3.10 に示す．第 2 章において取得した実測結果を図 3.10(b) に再掲した．AS-LTD のモデ

ル検証と同様，第一象限のみの表示とした．シミュレーションの方法および条件は，第 2

章において示した実際の計測条件と同一とした．実験結果とシミュレーション結果は，そ

れぞれの回転速度条件において良い一致を示している． 

次に，回転時ねじり特性より抽出した動的バックラッシ量を図 3.11 に示す．実験結果と

比較し，モデルの動的バックラッシ量は 3° 程度小さく，回転速度にかかわらず一定の誤

差を示している．これは，モデルの摩擦トルクを算出するパラメータのうち，回転速度依

存にかかわらない部分による誤差影響（たとえば，動摩擦係数）が考えられる．しかし，

本節における主目的は，動的バックラッシ挙動が車両駆動系に及ぼす影響の検討であるた

め，動的バックラッシが良く再現できているとみなす．  

 

 

図 3.10  IS-DMFにおける回転時ねじり特性のモデル検証結果 

(a) Model (b) Measurement
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図 3.11 IS-DMFにおける動的バックラッシ量のモデル検証結果 

 

3.3.2 動的バックラッシを引き起こす運転操作の検討 

動的バックラッシが引き起こす非線形振動の性質を明らかにするため，実車における運

転操作手順を検討する．まず，全開加速により高いエンジン回転速度まで上昇させたのち，

急激にアクセルを戻しエンジンブレーキ状態とする手順が考えられる．この手順によると，

加速中の大きなエンジントルク入力によりトーショナルダンパに正の相対トルクが与えら

れ，続いてエンジンブレーキ状態に転じると逆方向（負）の相対トルクにより動的バック

ラッシが発生すると考えられる．しかし，エンジンブレーキによるトルクは概略一定であ

り，運転操作によって変化をもたらすことができない． 

そこで，逆方向の相対トルクを変化させ得る運転操作手順を考案する．運転操作手順 S1

～S3 および動的バックラッシ発生メカニズムの関係を図 3.12 に示す．これは，高車速時

においてクラッチ断およびダウンシフト操作を行い， (S1) エンジンがアイドル回転に至

ったのちにクラッチを急接合し，(S2) しばらくの待機時間を経て (S3) アクセルを徐々に

入力するという方法である．以下に，手順 S1～S3によって得られるトーショナルダンパの

推定挙動を述べる． 

S1) エンジンが高回転となる車速と変速段の条件によって，クラッチを急接合する．する

と，クラッチの吸収エネルギにより大きな負の相対トルクが発生し，トーショナルダ

ンパが大きくねじられる． 

S2) 一定時間運転操作をせずに待機すると，クラッチの急接合による過渡振動が収束し，

トーショナルダンパの相対トルクが零に戻ろうとする．このとき，モデル上では高回

転が維持されるため，動的バックラッシの「あそび」挙動が発生する． 

S3) アクセル操作によって逆方向（正）の相対トルクを入力すると，動的バックラッシ

「がた打ち」挙動が発生する．さらに，アクセル開度を徐々に大きくすることで印加

トルクを大きくしていくと，図 3.9(b) の状態から図 3.9(a) の状態に至るまで，動的

バックラッシによる振動現象が発生する． 
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本手法は，前者の手法と比べ一般的な運転操作ではないが，サーキット走行における高車

速・高回転での減速シフトや，長い降坂路における減速シフトによって起こり得る．ただ

し，本手法を実際の路上において実施すると，アクセル操作による相対トルクの入力によ

って車両が加速し，回転速度の条件が変化するため，定性的な評価が困難である．そこで，

シミュレーションモデルにおいては，任意の一定エンジン回転速度（∝車速）となるよう

に，タイヤ軸に対し一定速度の拘束を与える． 

 

 

図 3.12 実車を用いた動的バックラッシの発生方法 

 

3.3.3 シミュレーションモデルおよび条件 

IS-DMF 離散化モデルを導入した実車における駆動系モデルを図 3.13 に示す．続いて，

シミュレーション実行のために解析ソフトウェアによって構築した 1D モデルおよび測定

点を図 3.14 に示す．本節においては，IS-DMF の動的バックラッシ挙動により引き起こさ

れる非線形振動に着目し，駆動系モデルを必要最小限の自由度によって構成する．すなわ

ち，トランスミッションの入力軸から出力軸までのねじり剛性および慣性モーメント，ド

ライブシャフトから路面までのねじり剛性および慣性モーメントを，それぞれ任意の変速

段における等価 1 自由度系とした．そのため，IS-DMF を 1自由度のばね要素であると考え

れば，3 自由度系程度のモデルとなっている．なお，図 3.13，図 3.14 において IS-DMF は

一つの弾性体としてあらわしているが，その内部は図 2.22 に示した 𝑛Elm = 4 のモデルで

あるため，実際には IS-DMF 内部は 5 自由度系（𝑛Elm + 1）である． 
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図 3.13 実車駆動系のねじり振動モデル 

 

 
(a) Equivalent vehicle drivetrain model in specific gear 

 
(b) IS-DMF model 

図 3.14 1Dモデルおよび測定点 

  

Engine IS-DMF secondary

(Drive plate)

Clutch Transmission Axle

IS-DMF
Clutch Transmission Axle

Engine torque

Const.

speed

𝜃1 𝜃2 𝜃3 𝜃4 𝜃5

Engine
IS-DMF

secondary
Clutch Transmission Axle

Const.

speed𝑇DC

𝑇AC 𝑇DC

𝑇DC + 𝑇AC

𝑇DP

𝜑D

IS-DMF

Secondary-sideDiscretized spring, mass with friction

b2

a1

b1

a2

12345

5 4 3 2 1

5 4 3 2 1

1234

𝑇Con, 1

𝜑SPS,2
𝜑SPS,1

𝑇F,1𝑇F,2

Primary-side

0  

𝜃S,1

𝜃S,2
𝜃Pri



3.3 IS-DMF における動的バックラッシ挙動の検討 69 

 

 

 

シミュレーション条件は，第 4 章において検討する実験を考慮し定める．まず，一定速

度条件とするエンジン平均回転速度は，図 3.11 において動的バックラッシが最大となった

4000 rpm とする．次に，車両駆動系のモデルパラメータは，実験に用いる車両である小型

直列 4 気筒エンジン，前輪駆動，および 6 速マニュアルトランスミッションの諸元を用い

る．変速段は，実験における制限車速を考慮し 3 速とする．加振条件は，エンジン平均ト

ルクを最大エンジン平均トルクの 50 % 以下とし，0～120 Nm とする．エンジン平均トル

クの上昇勾配は (120 Nm) / (180 s)とする．これは，後述する STFT の時間窓幅内における

モデルの準定常応答を得るためであり，実験において可能な連続負荷時間を考慮し定めた．

また，エンジントルクは式(3.8)に示すとおり，エンジン平均トルクおよび燃焼 1 次正弦波

トルク変動の和として与える． 

 

𝐼1𝜃1̈ = 𝑇DC + 𝑇AC sin (
𝑖𝐶
2
𝜃1) (3.8) 

 

ここで，𝑖𝐶  は気筒数である．トルク変動振幅 𝑇AC は，エンジン平均トルク𝑇DC に対する

テーブル関数として図 3.15 のエンジン回転速度 4000 rpm におけるエンジン平均トルクと

エンジン燃焼 1 次成分トルク変動の関係を用いる．これは，実車を用いた予備実験より取

得した実験値である．なお，使用するエンジンは 4 気筒であるため，加振周波数 𝑓Eは 式

(3.1)より 133.33 Hz である． 

また，シミュレーション結果として，図 3.14(b) に示したモデルより，IS-DMF相対ねじ

り角 𝜑D，SPS1相対ねじり角 𝜑SPS,1 = 𝜃Pri − 𝜃S,1，DP 接触トルク 𝑇Con, 1, SPS1および SPS2

の摩擦トルク 𝑇F,1, 𝑇F,2を取得する． 

 

 

図 3.15 直列 4気筒エンジンにおける平均エンジントルクと 

      燃焼 1次成分エンジントルク変動の関係 (4000 rpm)  
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3.3.4 データ解析手法 

シミュレーション結果は，加振周波数が常に一定であり，𝑇DC が時間とともに線形上昇

する時系列データとなる．そこで，着目する動的バックラッシの挙動をあらわす相対ねじ

り角 𝜑D に対し，STFT 解析を実施し，x 軸を 𝑇DC ，y 軸をスペクトル周波数，z 軸（色）

をスペクトルの振幅値としたカラーマップによって，𝑇DC の変化に対しどのような周波数

成分が発生するか検討する． 

また，歯打ち振動において，分数調波振動やカオス的挙動の発生が報告されている(61)．

そこで，STFT に加え，分岐図および Poincaré によって提案されている First return map 手法

（以下；リターンマップと記す）を用いた検討を行う． 

リターンマップおよび分岐図の概要を述べる．まず，リターンマップは 2 次元プロット

であり，𝜑D(𝑡) の加振周期ごとの極大値 𝜑D(𝑛) を，次の極大値 𝜑D(𝑛 + 1) に対してプロ

ットしたものである．これにより，加振周期に対する振動波形の自己相関性が明らかにな

る．たとえば，𝑥 = 𝑦 線上にサンプリング点群が存在する時，これを不動点といい，サン

プリングに用いた加振周期以外の振動成分は存在しないことが示される．一方，𝑥 = 𝑦 線

上以外に点群が存在するとき，集まった点群の数に対応した倍数の周期振動が発生してい

ることが示される．なお，本論文において，加振周波数に対して系の振動が n 倍の周期に

収れんすることを，1/n 次分数調波振動とあらわす． 

次に，分岐図は，任意の特徴パラメータを横軸，先述の 𝜑D(𝑛) を縦軸にプロットした

ものである．これにより，特徴パラメータと分数調波振動の関係が明らかになる．本論文

においては，特徴パラメータに 𝑇DC を用いることとした． 

STFT，分岐図およびリターンマップの解析は，汎用プログラミング言語Pythonを用い，

Scipi.signal.stft()関数およびScipi.signal.find_peaks()関数を用いた．STFTの解

析条件は，サンプリング周波数 𝑓s = 6400 Hz, 窓関数 = Hann, フレームサイズ 𝑛Frame = 

4096, オーバーラップ = 50 % とした．このとき周波数分解能は ∆𝑓FFT = 𝑓s/2.56 ≪ 𝑓E で

あり，加振周波数 𝑓E より十分に小さい．また，振幅スペクトルを正確に抽出するために，

Hann 窓関数における等価信号帯域幅（2/3）の補正(62) を考慮した．さらに，𝑇DP に対し

Scipy.signal.lfilter()関数を用いた FIR フィルタによるローパス処理を適用し，平均

印加トルク 𝑇DC とした．FIR フィルタの解析条件は，カットオフ周波数 = 0.5 Hz, タップ

数（次数）𝑛taps = 1000 とし，FIR フィルタによる時間遅れは次式のように補正した． 

 

𝑡correction = 𝑡 − (
𝑛𝑡𝑎𝑝𝑠

2𝑓𝑠
) (3.9) 
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3.3.5 シミュレーション結果および考察 

3.3.2 項において検討した運転操作手順により，動的バックラッシが発生することを確認

する．手順 S1～S3 に対応するシミュレーション結果の時間軸波形を図 3.16 に示す．まず，

S1（クラッチ急接合）と同時に 𝑇DP および 𝜑D が急激に負の値に変化し，約 0.15ｓの間，

一定値を示している．これは，クラッチ急接合操作による大きな負の過渡トルクが加わる

ことにより IS-DMF が大きくねじられていることを示している．次に，S2（待機時間）で

は過渡振動が収束し，𝑇DP は零に収束している．一方，𝜑D は -10° 程度で一定値を示して

いる．これは，動的バックラッシの発生を示唆している．さらに，S3では 𝜑D が正方向に

移動し，約 5.5 s の近傍で 0 ° に接近していること，それ以降では 0 ° 近傍の境界線に対し

て負側方向に不安定な跳躍挙動が発生しており，その挙動は燃焼周期 𝑡E = 1/𝑓E よりも大

きい．これは，動的バックラッシにおける「がた打ち」の挙動を示唆している．したがっ

て，構築した運転操作手順を用いたシミュレーションにより，動的バックラッシによる振

動現象の発生を確認できたといえる． 

次に，𝑇DCを加えた時点からの STFT および分岐図を図 3.17 に示す．なお，(c) の分岐図

は，(b) の分岐図に対し，5 ≤ 𝑇DC ≤ 50 の領域において横軸を対数として拡大した図であ

る．なお，STFT の縦軸は，式(3.1)に示したエンジン平均回転速度 𝑁E および燃焼周波数

の関係よりスペクトル周波数 𝑓FFT を正規化した回転次数 𝑛̃ = 60𝑓FFT/𝑁E である． 

 

 

図 3.16 動的バックラッシの発生確認 
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(a) STFT 

 
(b) Bifurcation diagram 

 
(c) Bifurcation diagram ( 5 ≤ 𝑇DC ≤ 50 ) 

図 3.17 STFTおよび分岐図  
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まず，図 3.17(a) より，特定の 𝑇DC においてスペクトルが燃焼周波数の n 分の 1 倍に収

束している．また同時に，n は自然数であり， 𝑇DC の値が大きい領域ほど n が減少してい

る．これは，図 3.17(b) の該当する 𝑇DC の領域において値が n 点に収束していることより，

1/n 次分数調波振動が発生していると考えられる．また，n 数が大きい分数調波振動である

ほど，分数調波振動に収れんする 𝑇DC の範囲が狭いことがわかる．特に，1/4 次分数調波

振動では 𝑇DC = 11.8~12.1 Nm と，きわめて狭い範囲である． 

また，1/2 次分数調波振動が発生している 𝑇DC の値よりも大きい領域（𝑇DC > 44）は，

不安定な振動および分数調波振動が消失し，サンプリング点がそれ以上の 𝑇DC の領域で

は概ね一定値を示している．これは，𝑇DC の増加にともない，動的バックラッシによる振

動現象よりも，IS-DMF 本来の弾性振動が支配的になることで，加振周期に従った振動現

象に変化したためと考えられる．なお，のちに時間軸波形による検討結果を述べるが，

𝑇DC の増加にともなって動的バックラッシが消失することは，すでに 3.3.1 項に述べた回転

時ねじり特性より明らかであり，想定どおりの結果である． 

さらに，𝑇DC ≅ 10 Nm の領域をみると，燃焼周波数未満の広い周波数帯域に振動成分が

分散しており，不安定な振動の様相となっている．これは，𝑇DC ≅ 14, 20, 36 Nm 近傍にお

いても同様であり， 𝑇DC < 44 Nm かつ分数調波振動に収れんしていない 𝑇DC の範囲にお

いては，この不安定な振動が現れている． 

 

次に，不安定な振動の詳細を解明するために，不安定挙動発生時，分数調波振動の収れ

ん直前，および分数調波振動発生時におけるリターンマップを図 3.18 に示す．なお，リタ

ーンマップの描画箇所を図 3.17(c) に記載した． 

まず，図 3.18(a), (d), (g), (j) は，STFT および分岐図において不安定な振動であると述べ

た時点のリターンマップである．しかし，点群を見ると規則性がみられる．これは，低次

元の力学系における非線形性に由来するカオス的挙動であることを示唆している． 

次に，図 3.18(b), (e), (h), (k) は，それぞれ 1/n 次分数調波振動に収れんする 𝑇DC の値よ

りもわずかに小さい領域におけるリターンマップである．ここでは 2n 個の点群に収束して

いる．これは，周期倍分岐（1/2n 次分数調波振動）の発生を示唆しており，本シミュレー

ション結果におけるいずれの 1/n 次分数調波振動近傍においても発生している． 

さらに，図 3.18 (c), (f), (i), (l) は，分数調波振動に収れんしている時点のリターンマップ

である．ここでは n 個の点群に収束している．特に，(f) では 3 倍周期の運動が現れている

から，Sharkovskii の定理より，この系にはすべての周期運動が現れ得ることがわかる． 

また，𝑇DC に対する挙動の変化を俯瞰してみると，カオス的挙動が発生している領域 

（図 3.18(a), (d), (g), (j)）のリターンマップ形状は，直近の分数調波振動における n 数によ

って変化し n 数が減少するほど単純にみえ，特に (d) と (g) では，枝のような形状の数

が変化していることがわかる．これは，𝑇DC の大きさによって異なるメカニズムが存在し

ている可能性を示唆している． 
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図 3.18 リターンマップ 

 

さらに，動的バックラッシにおける接触部の挙動を明らかにするために，IS-DMF 内部

挙動の時間軸波形および実稼働ねじり特性を考察する．まず，相対トルク入力直後の接触

振動開始時点(0 < 𝑇DC ≅ 0)における，IS-DMF 相対ねじり角 𝜑D，SPS1相対ねじり角 𝜑SPS,1，

DP接触トルク 𝑇Con, 1，SPS1および SPS2の摩擦トルク 𝑇F,1, 𝑇F,2 の時間軸波形を図 3.19(a) 

に，実稼働ねじり特性（当該時間領域における 𝑇DP に対する 𝜑D の 2 次元プロット）を 

(e) TDC = 17.3~17.4 Nm (f) TDC = 18.4~18.6 Nm(d) TDC = 13.5~14.5 Nm

Chaotic behavior 1/3 sub-harmonics1/6 sub-harmonics

(b) TDC = 11.2~11.3 Nm (c) TDC = 11.9~12.0 Nm(a) TDC = 8.5~10.5 Nm

Chaotic behavior 1/4 sub-harmonics1/8 sub-harmonics

(h) TDC = 28.6~28.7 Nm (i) TDC = 31.4~31.7 Nm(g) TDC = 20.0~21.0 Nm

Chaotic behavior 1/4 sub-harmonics 1/2 sub-harmonics

(k) TDC = 41.1~41.2 Nm (l) TDC = 45.0~45.5 Nm(j) TDC = 35.3~36.3 Nm

Chaotic behavior 1/2 sub-harmonics Simple harmonic
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図 3.19 接触挙動発生開始時の時間軸波形および実稼働ねじり特性（0 < 𝑇DC ≅ 0） 

 

図 3.19(b) に示す．結果より，𝜑D > 𝜑SPS,1 のとき 𝑇Con, 1 にスパイク状の波形が現れてい

ることがわかる．これは，DP および SPS1 が接触することによる接触剛性のトルクである

と考えられる．なお，概ね 𝑇Con, 1 < 𝑇F,1 であること，𝜑SPS,1 が一定値を示していること

から，接触時に SPS1 が固着を継続していることがわかる．同時に，接触直後に DP が数周

期に渡って跳躍しており，そののちも接触と跳躍を繰り返していることがわかる．また，

実稼働ねじり特性より，𝜑D<0 の領域では角変位のみが変化していること，𝜑D>0 の領域

では 𝑇DP が一定勾配で増加しているようにみえる．この勾配は，破線で示した 𝑘Contact 

に一致することから，動的バックラッシの接触剛性による区分線形特性が現れていること

がわかるとともに，図 3.9 の片当たり接触挙動に類似していることがわかる．また，跳躍

挙動中に一定幅のトルクヒステリシスが確認される．これは，DFW および DP の相対回転

によって発生する摩擦トルク 𝑇F,0（トルクヒステリシス幅は 2|𝑇F,0|） であり，跳躍挙動は 

𝑇F,0 による摩擦トルクを含んでいることがわかる． 

 次に，1/4～1/2 次分数調波振動発生領域，および分数調波振動あるいはカオス的振動の

非発生領域における時間軸波形と実稼働ねじり特性を，それぞれ図 3.20，図 3.21，図 3.22，

図 3.23 に示す．まず，図 3.20(a) の時間軸波形をみると，𝑇Con, 1 > 𝑇F,1 であり，𝜑SPS,1 が

一定の値を示す状態と，𝜑D に追従して変化している状態を繰り返している．これは，図

3.20(b) の実稼働ねじり特性に破線で示したとおり，接触剛性によるトルク増大後の勾配

が小さい領域が 𝑘S,1 に一致することより，𝜑D に追従している領域は SPS1 の摺動をとも

なう弾性挙動であることが明らかであるとともに，SPS2 は作動していないことがわかる．

また同様に，図 3.21(a)，図 3.22(a)，図 3.23(a) における時間軸波形の比較より，いずれ

の結果においても，SPS2 が作動していないこと，𝜑SPS,1 が一定値を示している領域では跳

躍をともなっていることがわかる． 

R
e
l.
 a

n
g
le

 [
°
]

[N
m

]

T
o
rq

u
e
 [

N
m

]

[°][s]

Dynamic lash

(bouncing height)

(a) Time-domain waveform (b) Operational torsional characteristic



76 第 3 章 モデル基礎検証およびシミュレーション 

 

図 3.20 1/4次分数調波振動（𝑇DC ≅ 12.0） 

 

 

図 3.21 1/3次分数調波振動（𝑇DC ≅ 18.9） 

 

さらに，図 3.20(b)，図 3.21(b)，図 3.22(b)，図 3.23(b) における実稼働ねじり特性を比

較すると， 𝑇DC の値が大きいほど動的バックラッシによる跳躍高さ（角度）が小さくなる

一方，SPS1 の稼働する角度幅が増加している．これは，𝑇DC が大きくなるにつれ実稼働ね

じり特性における作動中心が，Y 軸（𝑇DC）方向に大きくなったためと考えられる． 

これらの結果を踏まえると，分数調波振動が発生する 𝑇DC の近傍領域においては，接

触部の跳躍挙動および SPS1 の弾性摺動挙動が相互影響し，がた領域 (𝑇F,0)，𝑘Contact，𝑘S,1 

および 𝑇F,1 によって構成される 3 段区分線形特性が形成されているといえる．さらに，こ

の 3 段区分線形特性を構成する跳躍挙動および弾性挙動の影響度合いは，𝑇DC の大きさに

よって変化し，𝑇DC が大きくなるにつれ跳躍挙動よりも弾性挙動の影響が強く現れるとい

える．以上より，カオス的挙動および分数調波振動は，これら二つのメカニズムに起因し

ている可能性が示唆される． 

R
e
l.
 a

n
g
le

 [
°
]

[N
m

]

T
o
rq

u
e
 [

N
m

]

[°][s]

(a) Time-domain waveform (b) Operational torsional characteristic

R
e
l.
 a

n
g
le

 [
°
]

[N
m

]

T
o
rq

u
e
 [

N
m

]

[°][s]

(a) Time-domain waveform (b) Operational torsional characteristic



3.3 IS-DMF における動的バックラッシ挙動の検討 77 

 

 

 

 

図 3.22 1/2次分数調波振動（𝑇DC ≅ 31.5） 

 

 

図 3.23 分数調波振動非発生（𝑇DC ≅ 45.2）  
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3.4 結言 

本章では，第 2 章で構築した離散化モデルを対象としたシミュレーションおよびモデル

検証について論じた．まず，AS-LTD 離散化モデルを用い，離散化数および履歴特性が駆

動系周波数応答に及ぼす影響を検討した．次に，IS-DMF 離散化モデルを用い，動的バッ

クラッシによって引き起こされる非線形振動について検討した．以下に得られた結論を要

約する． 

 

1) AS-LTD 離散化モデルを用いた駆動系周波数応答シミュレーションにより，履歴特性

の非線形性が駆動系周波数応答に及ぼす影響を検討した． 

① 振幅依存性に起因する漸軟特性により見かけ共振点が低下し，さらに回転速度依

存性に起因する減衰特性変化により見かけ共振点が上昇するという，複数の影響

が作用することを明らかにした． 

② 高回転速度・低加振振幅などによりトーショナルダンパのねじり角振幅がきわめ

て小さい状況では，モデル精度に影響を及ぼす部分稼働現象が発生することを明

らかにした．これは，離散化要素の一部が回転速度依存の摩擦力により固着し，

稼働する離散化要素数が減少する挙動であり，シミュレーションに用いた離散化

モデルのうち最も微細な離散化数 16 においても発生した．したがって，第 2 章に

おいて理論的に検討した離散化数 6 では，実用上精度不足である可能性が示唆さ

れた． 

③ 離散化数の増加は，駆動系周波数応答シミュレーションにおいて計算コストを著

しく増大させる要因であることを明らかにし，精度および計算コストのトレード

オフ課題を提示した． 

2) IS-DMF 離散化モデルを用いた実車駆動系シミュレーションにより，動的バックラッ

シによる非線形振動について検討した． 

① 第 2 章において明らかにした動的バックラッシの発生メカニズムをもとに，実車

において発生し得る運転条件を構築した． 

② シミュレーション結果のSTFT，分岐図，およびリターンマップによる解析により，

動的バックラッシに起因する非線形振動はカオス的挙動を示すことを明らかにし

た． 

③ 特定の相対トルク領域では自然数 n における 1/n 次分数調波振動に収れんするこ

と，その収れん条件よりもわずかに小さい相対トルク領域では周期倍分岐が発生

すること，相対トルクが大きくなるにつれ n 数が減少することを明らかにした． 
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④ 本現象は，いわゆる歯打ち現象に類似する片当たり接触振動に分類されるが，そ

のメカニズムは接触剛性による跳躍挙動および摺動挙動が複合しており，履歴特

性の形状が 3 段区分線形特性となる複雑な現象であることを明らかにし，カオス

的挙動および分数調波振動の発生は，これら二つのメカニズムに起因している可

能性が示唆された． 

 

 



 

第 4 章 実験検証 

4.1 緒言 

駆動系の振動騒音対策として用いられるアークスプリングや直列ばね内蔵の広角トーシ

ョナルダンパは，回転速度依存性，振幅依存性，動的バックラッシなど種々の非線形性を

有する．これらが駆動系ねじり振動に及ぼす影響を明らかにするために，すでに第 3 章に

おいて，AS-LTD 離散化モデルを用いた駆動系周波数応答のシミュレーションにより，離

散化数が駆動系周波数応答特性に及ぼす影響を検討した．その結果，振幅依存性が漸軟特

性であること，そして，回転速度依存性は減衰特性と正の相関をもち，副次効果として振

幅が減少することによる漸軟特性の影響があることを明らかにした．さらに，トーショナ

ルダンパのねじり角振幅がきわめて小さい状況において，離散化モデルのうち数個の離散

化要素のみが作動する部分稼働現象を明らかにした．また，IS-DMF 離散化モデルを用い

た実車駆動系における動的バックラッシのシミュレーションにより，特定の相対トルク領

域において，カオス的挙動および分数調波振動などの非線形振動が発生することを明らか

にした． 

本章では，この第 3 章の結果を受け，構築したモデルおよびシミュレーション結果を実

験により検証する．まず，低慣性ダイナモを用いた駆動系周波数応答の台上実験により，

AS-LTD 離散化モデルを検証する．実験結果および異なる離散化数による解析結果を比較

し，実際の駆動系周波数応答に対して最も予測精度が高い離散化数を検討する．その結果

を踏まえ，モデル精度に影響を及ぼす要因を明らかにする．次に，第 3 章に述べた動的バ

ックラッシの運転操作手順に基づく実車実験により，シミュレーション結果に現れた非線

形振動が実際に発生し得るか調査し，IS-DMF 離散化モデルの妥当性を検証する． 
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4.2 AS-LTDにおける駆動系周波数応答の台上実験 

4.2.1 実験方法および条件 

本節では，微小ねじり特性および駆動系周波数応答の実験を行う．まず，微小ねじり特

性の実験では，図 3.8 のシミュレーション結果と比較するための実験データを取得する．

実験装置は，3.2.3 の実験と同様，低慣性ダイナモを用いる．実験条件は，図 3.8 のシミュ

レーション条件と同等，すなわち図 3.7 における見かけ共振点近傍での振幅 max (|𝜑D|) 

とした． 

次に，駆動系周波数応答の実験では，実験結果をシミュレーション結果と比較するため

に，シミュレーションに用いた駆動系と等価な低慣性ダイナモの実験モデルを用いる．試

験機の状況を図 4.1 に示す．これは，先述の低慣性ダイナモと同一の試験機である．ただ

し，回転時ねじり特性の実験構成（図 2.6）と比較すると，TC 制御ユニット後流側のリジ

ットシャフトに代わり等価慣性モーメントおよび等価剛性シャフトを用いることにより，

図 3.2 のとおり車両駆動系に等価なねじり振動特性としている点が異なっている． 

実験条件はシミュレーション結果との比較のため，3.2.2 項に定義した条件と一致させる．

すなわち，回転速度は表 3.2 に示した加振条件に準じる．駆動モータの制御は平均トルク

および正弦波のトルク変動を与えるためにトルク制御を，吸収モータの制御は平均回転速

度を一定に維持するために速度制御を選択した．なお，試験機に与える目標トルク変動に

よって，角加速度変動が表 3.2 のとおり得られるかを予備実験によって検証した．各加振

条件での予備実験における検証結果を図 4.2 に示す．図中に示した理論推定値（表 3.2：

|𝜃1|̈ ）および実験結果は，加振周波数の領域において良い一致を示している． 

データ収録には Dewesoft 製 SIRIUS DAQ System を用いた．収録サンプリングレートは

5000 Hz とし，加振周波数の範囲（25～75Hz）に対して十分大きくとった．各部の回転角

変位計測は，マグネットピックアップセンサまたはエンコーダによる回転パルス信号を，

同計測器のデジタルカウンタ（サンプリングレート 102.4 MHz）によって角度演算し，上

記の収録サンプリングレートにリサンプリングし取得した．AS-LTD の相対ねじり角 𝜑D 

は，トルクコンバータのリングギア回転角変位およびトルクコンバータ制御ユニット部回

転角変位の差分より算出した．また，AS-LTD 前後の角加速度は，カウンタ演算によって

得られた回転角変位の時間二階微分より算出した．また，角加速度変動の抽出に用いる定

比トラッキング解析プログラムは，シミュレーション結果に用いたものと条件を含め同一

とし，解析上の差が発生しないように留意した． 
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図 4.1 低慣性ダイナモ試験機の状況 

 

 

図 4.2 加振力の検証結果 
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4.2.2 実験結果およびモデル検証結果 

駆動系周波数応答および微小ねじり特性の実験結果を，回転速度条件 1000，2000，3000 

rpm に対し，それぞれ図 4.3，図 4.4，図 4.5 に示す．比較のため，3.2 節において取得した

シミュレーション結果を重ねた． 

まず，図 4.3 の 1000 rpm では，𝑛Elm = 4, 8, 16 それぞれのシミュレーション結果は条件

A3 を除き，ほとんどのシミュレーション結果が実験結果と良い一致を示している．次に，

図 4.4 の 2000 rpm では，𝑛Elm = 16の解析結果はすべての実測結果と良い一致を示してい

る一方，𝑛Elm = 4, 8 では離散化数および加振力が小さい条件ほど実験結果との乖離がみら

れ，シミュレーション結果の振幅値が実験結果よりも小さい．さらに， 図 4.5 の 3000 rpm 

では，𝑛𝐸𝐿𝑀 = 16 かつ条件 A3 の結果を除き，ほとんどの結果において乖離がみられる．

これは，先行研究において採択例の多い 𝑛Elm = 6 では，モデルの精度が不足する場合が

あることを示唆している．特に，3000 rpm，A1 条件では，𝑛Elm = 16 においても乖離が大

きい．この条件におけるねじり特性を図 4.5(c) より比較すると，いずれの離散化数の結果

においても，実測との乖離が視覚的にわかる．また，𝑛Elm = 4, 8 では多角形数の減少が際

立っている．これは，すでに第 3 章に述べたように，ねじり角振幅がきわめて小さい条件

では，作動する離散化質量数が減少し，結果としてねじり特性上の多角形数が減少するた

めである．そのため，実験結果の滑らかな履歴特性形状との乖離が生じていると考えられ

る． 

これらの結果は，①回転速度（摩擦力）が高い，②加振力（振幅）が小さいなどにより

トーショナルダンパねじり角振幅が小さいと，作動できる離散化要素数がアークスプリン

グ端部の数個程度に限定されることによって履歴特性の多角形数が減り，滑らかな履歴特

性が再現できなくなることを示唆している．このような場合におけるモデル精度を改善す

るためには，離散化数をより大きくとり，アークスプリング端部の離散化要素サイズを小

さくする必要があると考えられる．そして，その適当な離散化数は，今回の実験条件にお

いては 𝑛Elm = 16 でも不足していたといえる． 
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図 4.3 実験結果およびモデル検証結果（1000 rpm） 
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図 4.4 実験結果およびモデル検証結果（2000 rpm） 
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図 4.5 実験結果およびモデル検証結果（3000 rpm） 
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4.3 IS-DMFにおける動的バックラッシの実車実験 

4.3.1 実験方法および条件 

3.3.2 項に示した動的バックラッシの運転操作手順を実験に用いるためには，エンジント

ルクの負荷状況に関わらず車速を一定に保つ必要がある．そこで，実路面ではなく，車速

制御の可能なシャシダイナモを用いた実験を行う．本実験には，2 輪駆動型のシャシダイ

ナモを用いる．実験車両は 4 気筒ガソリン，6 速マニュアルトランスミッション，前輪駆

動方式の車両を用いる．吸収ダイナモを速度制御とし，実験中の駆動力変化にかかわらず

エンジン回転速度が変化しないようにした．3.3.5 項に述べたシミュレーション結果と比較

するため，回転速度条件を同等（4000 rpm）とした． 

計測装置は 4.2.1 と同様に Dewesoft 製 SIRIUS DAQ System を用いる．動的バックラッシ

による振動現象の評価指標必要な IS-DMF の相対ねじり角 𝜑D は，電磁ピックアップセン

サを用いて取得した IS-DMF 入出力のリングギア回転パルスより，すでに述べたカウンタ

演算によって取得する．また，アクセルペダル操作およびクラッチペダル操作を取得する

ため，車両の故障診断コネクタの CAN 信号を SIRIUS に接続・解析し，各ペダルストロー

ク量をサンプリングレート 100 Hz の信号として同期計測できるようにした． 

実験における運転操作手順は，シミュレーション結果と同様に，3.3.2 項の定義 S1～S3

を用いる（図 3.12）．まず，S1, S2（クラッチ急接合および待機）から S3（アクセル入力）

の時点において動的バックラッシが発生するかどうかを時間軸波形によって検証する．次

に，S3 の手順によって 𝑇DC の値を大きくしていったときの 𝜑D の振動波形について，

3.3.4 項に述べた STFT，分岐図およびリターンマップを用いた解析を実施する． 

 

4.3.2 実験結果および考察 

まず，S1 から S3 までの運転操作に対応する時間軸波形を図 4.6 に示す．S2 の領域にお

いて動的バックラッシが発生し，S3 においてはシミュレーション結果同様，接触振動（が

た打ち）の挙動が現れている．また，動的バックラッシ量は -30 ° 程度となっており，図

3.16 のシミュレーション結果と比較し 3 倍ほど大きい値となっている．また， S2 におい

て過渡振動の収束するさまがシミュレーション結果と異なり過減衰挙動を示している．こ

れは，シミュレーションモデルにおいて考慮していないシャフトやタイヤなどの減衰項の

影響により，動的バックラッシ量に違いが発生したと考えられる．  
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図 4.6 実車実験での動的バックラッシによる振動現象の発生 

 

次に，S3 領域における STFT および分岐図を図 4.7 に示す．まず，図 4.7(a) の STFT よ

り𝑇DC < 20 の領域では燃焼次数未満（𝑛̃ < 2）の広い周波数帯域に振動成分が分散してお

り，不安定な挙動を示している．また，𝑇DC = 13 Nm 近傍，および 19 < 𝑇DC < 35 の領

域においては，それぞれ 1/3 次，1/2 次分数調波振動が発生している．これは，シミュレー

ション結果の図 3.17 と比較すると，1/n 次分数調波振動が発生していること，n 数が 𝑇DC 

の増加とともに減少することが共通している．ただし，シミュレーション結果に現れた 1/4

次分数調波振動や，周期倍分岐（1/2n 次分数調波振動）は確認することができない．これ

は，加振力であるエンジントルク変動が，シミュレーションでは燃焼周波数の正弦波のみ

を与えていたのに対し，実際には高調波を含んでいることに加え，エンジンの燃焼ばらつ

きや外乱などの影響によって，安定的に調和振動が得られなかった可能性があると考えら

れる．  
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(a) STFT 

 
(b) Bifurcation diagram 

 
(c) Bifurcation diagram ( 5 ≤ 𝑇DC ≤ 50 ) 

図 4.7 実験結果の STFTおよび分岐図  
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図 4.8 実験結果のリターンマップ 

 

さらに，図 4.7(b),(c)に示した 𝑇DC の時点におけるリターンマップを図 4.8 に示す．ま

ず，図4.8(c),(f) より，それぞれ 1/3次，1/2次分数調波振動が発生していることがわかる．

このとき，点群が完全に集合していないが，これは先述のエンジン燃焼ばらつきなどが要

因と考えられる．次に，図 4.8(a),(d) の点群の形状は若干 2 重にぶれて見えるものの，シ

ミュレーション結果の図 3.18(a),(g) と類似性がみられる． 

そこで，これらに対し(𝑥, 𝑦, 𝑧) = (𝜑D(𝑛),𝜑D(𝑛 + 1)𝜑D(𝑛 + 2))として得られる 3 次元リタ

ーンマップを描画し，形状の特徴が一致するかを比較する．図 4.8(a)，図 3.18(a) および

図 4.8(d)，図 3.18(g) に対応する 3 次元リターンマップを，それぞれ図 4.9，図 4.10 に示

す．図中に示した曲線は，大まかな点群の形状をあらわした補助線である．これより，形

状のうち一つは図 4.9，図 4.10 において共通し，他方の形状は図 4.9 のみに現れているこ

とがわかる．これは，図 4.9 では二つのメカニズムが複合している現象であること，図

4.10 ではそのうち一つのメカニズムが消失したことを示唆している．また，実験結果では

(h) TDC = 49.0~49.5 Nm (i) TDC = 59.5~59.8 Nm(g) TDC = 35.5~37.5 Nm

(Transition state) Simple harmonic Simple harmonic

(e) TDC = 18.5~19.5 Nm (f) TDC = 27.6~27.9 Nm(d) TDC = 14.5~16.5 Nm

Chaotic behavior 1/2 sub-harmonics(Transition state)

(b) TDC = 10.5~11.5 Nm (c) TDC = 12.7~12.9 Nm(a) TDC = 8.5~10.5 Nm

Chaotic behavior 1/3 sub-harmonics(Transition state)
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形状が二重にぶれて見えることを除き，シミュレーション結果と同様の形状を示している．

したがって，実験結果はシミュレーションと同様のメカニズムに基づいたカオス的挙動を

示しており，シミュレーション結果および実験結果は，動的バックラッシによって引き起

こされる非線形振動に関して良い一致を示しているといえる． 

 

 

図 4.9 3Dリターンマップによるモデル検証（図 4.8(a), 図 3.18(a) に対応） 

 

 

図 4.10 3Dリターンマップによるモデル検証（図 4.8(d), 図 3.18(g) に対応） 
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4.4 結言 

本章では，モデル検証のためのAS-LTDによる駆動系周波数応答実験，ならびに IS-DMF

による動的バックラッシの実車実験について論じた．以下に得られた結論を要約する． 

 

1) AS-LTD による実験およびシミュレーション結果の比較より，モデルが実験結果を概

ね精度良く予測できていることを明らかにした．一方，第 3 章において明らかにした

離散化要素の部分作動挙動が顕著になる高回転・低振幅条件においては，離散化数が

小さいモデルほど精度が悪化することを示し，稼働する離散化質量数の減少によって

発生するねじり特性上の多角形数の減少が精度悪化の主要因であることを明らかにし

た．また，モデル精度改善のためには離散化数の増加が必要であるが，特にアークス

プリング端部に該当する離散化要素を小さくすることが肝要であることを示した． 

2) IS-DMF による実験においては，動的バックラッシを発生させる運転操作手順により，

実車実験においてもシミュレーション結果と同様の分数調波振動およびカオス的挙動

が発生することを示した．さらに，3 次元リターンマップの比較によって，非線形振

動のメカニズムがシミュレーション結果と一致していることを示した． 

 

 





 

第 5 章 実際問題への応用 

5.1 緒言 

高度な駆動力制御を備える昨今の乗用車においては，高精度なトルク制御を実現するた

めに，1 次元の駆動系モデルによるフィードバック手法が用いられる場合がある．しかし，

トーショナルダンパは多くの非線形性を内包するにもかかわらず，簡略化された線形モデ

ルとして扱われる場合が多い(38)(39)(40)．そのため，トーショナルダンパがもたらす履歴特性

などの非線形性が，駆動力の予測精度に影響を及ぼす可能性がある．一方，計算のリアル

タイム性が求められる車載コンピュータにおいて，高精度なトーショナルダンパモデルの

導入はハードルが高いため，解析精度と計算コストを両立できるモデルの開発もまた重要

課題といえる．また，トーショナルダンパが内包する動的バックラッシによって引き起こ

される非線形振動に関しては，これまでほとんど検討されていない． 

これらの課題についてはすでに第 3 章および第 4 章で検討し，駆動系周波数応答におけ

る解析精度向上のために，アークスプリング端部を細かく離散化することが肝要である一

方，計算コストが離散化数に対し倍増することを明らかにした．したがって，これらの背

反する課題解決手法の検討が必要である．また，動的バックラッシによる分数調波振動や

カオス的挙動が，少なくとも実験条件下において，エンジンの常用運転領域に発生するこ

とがわかっている．これは，乗り心地や制御外乱の観点から望ましくないため，改善方法

の検討が必要である． 

 

本章では，この第 3 章および第 4 章の結果に基づく実際問題への応用として，離散化モ

デルの実践的な改善および動的バックラッシに起因する非線形振動の改善について論じる． 

まず，離散化モデルについては，これまでの章で明らかにした「アークスプリングの端

部を細かく離散化することが肝要である」点を応用し，計算コストを増加することなく解

析精度を改善するための不等ピッチ離散モデルを開発し，その効果を検証する． 

次に，動的バックラッシによる非線形振動を低減するために，動的バックラッシに寄与

するパラメータを用いた感度解析により改善手法を検討し，その効果を実車実験により検

証する．なお，動的バックラッシに起因する非線形振動の定性的なメカニズム解明および

改善には，カオス的挙動に関する非線形理論の詳細検討がより有効であると考えられるが，

ここでは開発現場における実用性を重視し，設計変数の感度解析に基づく改善検討までに

議論を止めた． 
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5.2 実践的な AS-LTD離散化モデルの検討 

第 3 章および第 4 章において明らかにした AS-LTD 離散化モデルの検証結果によると，

アークスプリング端部が細かいほど，乖離が小さくなる．これは，モデル精度改善が必要

な条件（高回転・低振幅）において発生する部分稼働現象では，アークスプリング端部の

みが稼働していることに起因している．しかし，従来の等ピッチ離散化手法では，離散化

数を大きくとると，アークスプリング端部のみならず全体が均等に細かい離散化要素とな

るため，計算コストの観点から望ましくない．そこで，離散化モデルの改良手法として，

端部要素を最小とし，中央部になるほど要素を大きくするという不等ピッチ離散化手法に

よるモデルを開発し，その効果を検証する． 

 

5.2.1 不等ピッチ離散化手法 

不等ピッチ離散化手法の概要を図 5.1 に示す．これは，各離散化要素の大きさを決定す

る指標として折り返し等差数列を利用し，両端部の離散化要素を最小，中央部分を最大と

して離散化している．なお，図 5.1 の破線は，離散化質量の分割線を示しており，破線間

の角度と等差数列の比が一致している．離散化質量 𝑚S,𝑖 および離散化剛性 𝑘S,𝑖 の定義を，

式(5.1)，(5.2)に示す．まず，𝑚S,𝑖 は離散化前のアークスプリング質量 𝑚Arc と等差数列の

係数との積により求めている．ただし，アークスプリング端部要素は，スプリングシート

質量 𝑚Seat  を加算している．次に，𝑘S,𝑖  は，離散化質量間の有効巻数が，離散質量比 

𝑚S,𝑖/𝑚Arc に等しいとみなし求めている． 

 

 

図 5.1 不等ピッチ離散化モデルの概要 (𝑛𝐸𝐿𝑀 = 8) 
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𝑚S,𝑖 =

{
 
 

 
 

 

𝑚Arc{a} + 𝑚Seat,

𝑚Arc{a + d(𝑖 − 1) },

𝑚Arc{a − d(𝑖 − 1 − 𝑛Elm) },

  

𝑖 = 1, 𝑛Elm + 1

1 < 𝑖 ≤
𝑛Elm
2

+ 1

𝑛Elm
2

+ 1 < 𝑖 < 𝑛Elm + 1

 (5.1) 

𝑘S,𝑖 =

{
 
 

 
 𝑘Arc (

𝑚S,𝑖

𝑚Arc
+
𝑚S,𝑖+1

2𝑚Arc
)
−1

,

𝑘Arc (
𝑚S,𝑖 +𝑚S,𝑖+1

2𝑚Arc
)
−1

,

    

𝑖 = 1,  𝑛Elm

2 ≤ 𝑖 < 𝑛Elm

 (5.2) 

 

ここで，a は等差数列の一般項における初項，d は公差である．a および d は，次式を

満たすことにより，離散化要素の合計が元の 𝑚Arc および 𝑘Arc に等しくなる． 

 

d =
1

2𝑛Elm
− a

𝑛Elm + 1

2𝑛Elm
 (5.3) 

{
  
 

  
 

 

∑ 𝑚S,i

𝑛Elm+1

𝑖=1

= 𝑚Arc

(∑ 𝑘S,𝑖
−1

𝑛Elm

𝑖=1

 )

−1

= 𝑘Arc

   (5.4) 

 

5.2.2 モデルパラメータとシミュレーション条件 

離散化数については，モデルの有効性を検証するために第 4 章の精度検証で課題があっ

た 𝑛Elm = 8 とした．最小要素の大きさを定める初項 a は，従来の等ピッチ離散化モデル

における 𝑛Elm = 16 での離散化剛性（𝑘S,𝑖 = 16 𝑘Arc）と端部離散化剛性が等しくなるよう

にした．求めたモデルパラメータを表 5.1 に示す．両端部（最小）の離散化剛性 𝑘S,1, 𝑘S,8 

は16 𝑘Arcであり，狙いどおりとなっている．一方，中央部（最大）の離散化剛性は 

5.2 𝑘Arcである．すなわち，アークスプリング端部を細かく離散化した結果，中央部は 

𝑛Elm = 5 程度に粗く離散化されている． 

駆動系シミュレーションモデル，実行条件，およびデータ解析手法は，等ピッチ離散化

モデルによるシミュレーション結果および実験結果と比較するため，3.2.2項および 4.2.1項

において定義した条件とし，精度課題がみられた 3000 rpm条件におけるシミュレーション

を実行する． 
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表 5.1 モデルパラメータ (𝑛Elm = 8) 

Parameter Description Value 

a First term of arithmetic sequence 0.0256 

d Difference of arithmetic sequence 0.0481 

𝑘S,1, 𝑘S,8 Discretized stiffness (at end) 16.0 ∙ 𝑘Arc 

𝑘S,2, 𝑘S,7 Discretized stiffness (2nd, 7th) 10.2 ∙ 𝑘Arc 

𝑘S,3, 𝑘S,6 Discretized stiffness (3rd, 6th) 6.9 ∙ 𝑘Arc 

𝑘S,4, 𝑘S,5 Discretized stiffness (at center) 5.2 ∙ 𝑘Arc 

 

5.2.3 シミュレーション結果および効果検証 

不等ピッチ離散化モデル（𝑛Elm = 8）による 3000 rpm, 加振条件A1～A3 のシミュレーシ

ョン結果を図 5.2 に示す．図中に第 3 章の従来モデル（𝑛Elm = 8, 16）によるシミュレーシ

ョン結果および第 4 章の実験結果を重ね描いている．すべての加振力条件において，従来

モデルに対し大幅に解析精度が改善していることがわかる．なお，条件 A3 においては従

来モデル（𝑛Elm = 16）と同程度の乖離がみられるが，これは端部離散化要素を16 𝑘Arc， 

すなわち従来モデル（𝑛Elm = 16）における離散化要素の大きさと同等に設定したためと考

えられる．さらに，図 5.2(c) の条件 A3 における不等ピッチ離散化モデルの履歴特性より，

履歴特性形状が従来モデル（𝑛Elm = 16）にきわめて類似している．これは，端部離散化要

素を細かく離散化したことにより，従来モデル（𝑛Elm =8）と比較し折り返し部に近い領域

の屈曲点が増えたためであり，不等ピッチ離散化モデルによる精度改善効果が確認できた

といえる． 

一方，計算コストは γ = 4.1 となった．これは，従来モデル（𝑛Elm =8）における計算

コスト γ = 3.3 と比べ若干増加しており，端部の離散化要素が微小になったことによる計

算負荷の増加が要因の一つであると考えられる．しかしながら，同等精度である従来モデ

ル（𝑛Elm = 16）の計算コスト γ = 7.5 と比較すれば大幅に高速化している．したがって，

従来モデル（𝑛Elm = 16）の精度を維持しながら計算コストを概ね半減できたともいえる． 
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図 5.2 シミュレーション結果およびモデル検証 
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5.3 IS-DMFの動的バックラッシによる非線形振動の改善 

5.3.1 感度解析の方法およびパラメータ設定 

感度解析に用いるパラメータは，3.3.5 項において明らかにした動的バックラッシのメカ

ニズム，すなわち実稼働ねじり特性の 3 段区分線形特性を構成している 𝑘Contact，𝑇F,0，

𝑘S,1 および 𝑇F,1 を選択した．これらのパラメータに対し，実験に用いた IS-DMF のパラメ

ータを基準に -2/3～+2/3 の範囲で変更を加え，非線形振動の大きさに対するパラメータの

感度を明らかにする．同時に，パラメータ同士の相互影響を明らかにするため，2 対のパ

ラメータにおける組み合わせの解析を実行する．シミュレーションモデルおよび実行条件

は，3.3.3 項の定義と同等にした． 

なお，第 3 章および第 4 章において用いた 𝜑D に対する STFT の結果は，𝑇DC，周波数，

および 𝜑D の振幅スペクトルからなる 3 次元データであり，感度解析の評価指標としては

扱いづらい．そこで，現象の大きさをスカラ値としてあらわすために，STFTにおける燃焼

周波数未満のパーシャルオーバーオール (𝜑DPOA) を次式のように求め，𝑇DC に対する最大

値を抽出した． 

 

𝜑DPOA = ([∑𝑃𝜑D,𝑖

𝐿

𝑖=1

] ∙ 𝐻f)

0.5

 (5.5) 

 

ここで，𝑃𝜑D,𝑖 は STFT のパワースペクトルにおける 𝑖 番目の実効値である．𝐿 はパワー

スペクトルのライン数であり，DC 成分(0 Hz) を除く燃焼周波数未満の範囲が与えられる．

 𝐻f は Hann 窓関数における補正係数（2/3）である． 

 

5.3.2 感度解析の結果 

感度解析の結果を図 5.3 に示す．図の縦軸および横軸にそれぞれ感度解析に用いたパラ

メータを取り，それらの組み合わせにおける感度解析結果をカラーマップとして小図に示

した．小図の x 軸，y 軸，z（色）軸の値は，3.3.5 項のシミュレーションに用いた IS-DMF

のパラメータ値および結果の STFT より算出した 𝜑DPOA の値を用いて，それぞれ正規化し

て示した．感度解析結果は， 𝑘Contact，および 𝑇F,1のパラメータを小さくすることによって，

大幅に 𝜑DPOA  を低減できることを示唆している．一方，𝑘S,1 は効果がほとんど得られず，

また，𝑇F,0 はパラメータを大きくすることで，わずかに効果が得られることがわかる．ま

た反対に，𝑇F,0 を小さくすると𝜑DPOA が増加することがわかる． 
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図 5.3 感度解析結果 

 

感度解析によって得られた改善手法を図 5.4 に示す．これは，動的バックラッシにおけ

る非線形振動を低減するためには，実稼働ねじり特性を構成する 3 段区分線形特性に対し，

形状をなるべく線形系に近づけること，さらに減衰力すなわち履歴特性における面積を増

加させることが重要であることを示唆している． 

 

 

図 5.4 動的バックラッシにおける非線形振動の改善手法 

  

decreasing
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5.3.3 接触剛性低減による改善 

感度解析によって得られた改善手法の効果を検証するために，第 4 章の実験に用いた IS-

DMF（以下；従来仕様と記す）に対し，𝑘Contact を低減した IS-DMF（以下；改善仕様と記

す）を用いた実験を行う． 

改善仕様および従来仕様の構造比較を図 5.5 に示す．改善仕様は，DFW を支点とした端

部 SPS の転回構造(63) を導入することにより，見かけの接触剛性を従来仕様に対し約 85% 

低減できる狙いとしている．従来仕様に対する変更点は，DP および SPS の形状変更であ

る．DP には， SPS を転回させるための突起部（Arm），SPS には DP の突起部から力を受

ける摺動面（Slider）および転回支点（Fulcrum）が設けられている． 

 

 
(a) Improved model (b) Current model 

図 5.5 接触剛性を低減した IS-DMF（改善仕様）と従来仕様の構造比較 

 

転回構造の作動原理および各作動状態に対応するねじり特性上の挙動を図 5.6 に示す． 

(a) エンジントルクの入力がない場合，SPS は TSP からの復元力および SPS に作用する遠

心力により，転回支点に対し反時計回りのモーメントを受けた状態となる． 

(b) エンジントルクが入力されると，DP と SPS は相対回転し，DP の突起部と SPS の摺動

面が接触する．ここで，入力トルクは摺動面との接触角によって，SPS の転回支点（図中

●）に対し時計回りのモーメントを発生させる作用力となる．入力トルクの増加につれ反

時計回りのモーメントが相対的に大きくなると，SPS は時計回りに転回をはじめる．転回

作動中，DP の突起部が SPS の摺動面を滑りながら移動し，TSP は SPS の転回による圧縮

量に応じた反発力を発生する．すなわち，接触部である SPS を転回させることにより，本

来の接触剛性を「いなす」ようにして「見かけの低剛性領域」が形成される． 

(c) SPS の転回が進み，DP の突起部および SPS の摺動面が密着すると転回作動は終了し，

それ以降は従来仕様と同様に DP と SPS が一体となり相対回転をなす．このとき，SPS は

外周部（DFW 内面）と摺動するが，(b) の転回作動中においては SPS の転回支点が DFW

摺動面に対して移動しないため，摩擦力が発生しない． 
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(a) Before turning (b) Begin turning (c) After turning 

 
(d) Torsional characteristic 

図 5.6 転回構造による接触剛性の低減手法（古志）(63) 

 

5.3.4 実車実験による効果検証 

改善仕様を実車に搭載し，接触剛性の低減効果を検証する．実験条件および解析条件は，

第 4 章の実車実験と同一とした．S1 から S3 までの遷移領域に対応する時間軸波形を図 5.7

に，S3 領域の STFT および分岐図を図 5.8 に示す． 

まず，図 5.7 の時間軸波形を従来仕様の実車実験結果（図 4.6）と比較すると，S1 から

S2 の運転操作により，従来仕様と同様に動的バックラッシが発生していることがわかる．

しかし，S3 の領域においては従来仕様にみられた接触振動（がた打ち）の挙動が発生して

いない．次に，図 5.8(a) の STFT を従来仕様による実験結果（図 4.7(a)）と比較すると，

実験条件の 𝑇DC がとりうるすべての領域において，カオス的振動および 1/n 次分数調波振

動の発生が大幅に低減されていることがわかる． 

さらに，図 5.8(b) の分岐図をみると，𝑇DC が微小な領域において振動が加振周期に収束

しており，𝑇DC が大きくなるにつれ 𝜑D が増加している．𝑇DC にしたがい 𝜑D が増加す

るのは，IS-DMF が弾性体として機能していることを意味しており，低減した接触剛性に

よって，跳躍振動が低減されたことを示唆している． 

なお，図 5.7 および図 5.8(a) より，加振周波数 𝑓E の 1/2，すなわち回転 1 次の振動成分

が確認される．しかし，その振幅値は 𝑇DC の大きさにかかわらず概ね一定値を示している．

したがって，動的バックラッシによる 1/2 次分数調波振動の発生ではなく，別の現象であ

る可能性が高い．たとえば，IS-DMFのアンバランスによる回転 1次振動の影響が考えられ

(c)

(b)

(°)
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る．これは，今回実験に用いた改善仕様が，量産品ではなく試作品であったことが影響し

ている可能性がある．回転 2 次未満において，回転 1 次振動を除き目立った振動成分はみ

られないことから，動的バックラッシに起因するカオス的振動および 1/n 次分数調波振動

が概ね低減できたと考えられる．したがって，感度解析より得られた改善方策の有効性が

検証されたといえる． 

 

 

図 5.7 改善仕様の実車評価結果：動的バックラッシ発生近傍の時間軸波形 
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(a) STFT 

 
(b) Bifurcation diagram 

図 5.8 改善仕様の実車評価結果：STFTおよび分岐図 

  

 D     

 
  
 
  
 
  

 
c
  
 
  
  
 
 
  

| 
D
|
 °
  
 
 
 

 D     

 
D
 °
 



5.4 結言 105 

 

 

 

5.4 結言 

本章では，AS-LTD による駆動系周波数応答を対象とした離散化モデルの実践的な改善，

ならびに IS-DMF を対象とした動的バックラッシに起因する非線形振動の改善について論

じた．以下に得られた結論を要約する． 

 

1) AS-LTD に対し，離散化要素の部分作動挙動を改善するために，折り返し等差数列を

利用した不等ピッチ離散化手法を提案した．その結果，従来の等ピッチ離散化モデル

において精度課題である高回転・低振幅条件に対し，計算コストをほぼ増加すること

なく大幅に精度改善できることを示した． 

2) IS-DMF に対し，動的バックラッシによる非線形振動の改善手法を提案した．まず，

感度解析により，接触剛性および接触部に作用する離散化質量要素の摩擦トルク低減

が，動的バックラッシによる非線形振動の低減に対し寄与が大きいことを明らかにし

た．次に，感度解析結果に基づき接触剛性を低減した IS-DMF を試作した．さらに，

その実車実験により，カオス的挙動および分数調波振動が大幅に低減できることを示

し，感度解析より得られた改善手法の有効性を示した． 

 

 



 

第 6 章 結論 

本章では，本論文において検討した広角トーショナルダンパ離散化モデルによる非線形

振動の現象解明および改善について，得られた知見をまとめるとともに，今後の課題と展

望について述べる． 

 

6.1 研究の総括 

第 1 章「緒論」では，本研究の背景を示すとともに，本研究に関連する既往の研究につ

いてまとめ，研究目的を示した．章末には，本研究の構成を示した． 
 

第 2 章「実験的基礎調査およびモデル構築」では，トーショナルダンパの IS-DMF およ

び AS-LTD を対象に，履歴特性の非線形性，動的バックラッシのメカニズム，およびモデ

ル構築手法ついて論じた． 

まず，実験による動的バックラッシ発生メカニズムの検討について述べた．回転時ねじ

り特性の計測により，IS-DMFおよびAS-LTDの双方ともに動的バックラッシが発生するこ

とを明らかにした．続いて，IS-DMF の可視化実験より，動的バックラッシは弾性体端部

が回転速度依存の摩擦力によって固着し，弾性体駆動部品との離合が生じる現象であるこ

とを明らかにした． 

次に，履歴特性および動的バックラッシを再現可能なモデルの構築について述べた．ま

ず，AS-LTDおよび IS-DMFが共通の離散化モデルにより定義できることを述べ，定式化を

示した．続いて，この離散化数を 6 より大きくとる場合は数％の精度の誤差であることを

理論的に示した．さらに，IS-DMF に内蔵する SPS の荷重試験より，動的バックラッシ発

生部位の接触剛性を明らかにした．続いて，摺動部の摩擦特性実験により，それぞれのト

ーショナルダンパにおける摩擦特性を同定した．その結果，IS-DMF はストライベックモ

デル，AS-LTD はハイパボリックモデルが実験値と良い一致を示すことを明らかにした．

最後に，得られた知見をもとに，Modelica 言語を用い 1D シミュレーションモデルを構築

した． 

 

第 3 章「モデル基礎検証およびシミュレーション」では，構築した離散化モデルを対象

に，駆動系周波数応答および動的バックラッシの非線形振動シミュレーションについて論

じた． 

まず，第 2 章において構築した AS-LTD 離散化モデルを用いた駆動系周波数応答シミュ

レーションにより，履歴特性の非線形性が駆動系周波数応答に及ぼす影響を検討した．そ

の結果，振幅依存性に起因する漸軟特性により見かけ共振点が低下し，さらに回転速度依

存性に起因する減衰特性変化により見かけ共振点が上昇するという，複数の影響が作用す
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ることを明らかにした．続いて，高回転速度・低加振振幅などによりトーショナルダンパ

のねじり角振幅がきわめて小さい状況では，モデル精度に影響を及ぼす部分稼働現象が発

生することを明らかにした．これは，離散化要素の一部が回転速度依存の摩擦力により固

着し，稼働する離散化要素数が減少する挙動であり，シミュレーションに用いた離散化モ

デルのうち最も微細な離散化数 16 においても発生した．したがって，第 2 章において理論

的に検討した離散化数 6 では，実用上精度不足である可能性が示唆された．さらに，離散

化数の増加は，駆動系周波数応答シミュレーションにおいて計算コストを著しく増大させ

る要因であることを明らかにし，精度および計算コストのトレードオフ課題を提示した． 

次に，IS-DMF 離散化モデルを用いた実車駆動系シミュレーションにより，動的バック

ラッシによる非線形振動について検討した．まず，第 2 章において明らかにした動的バッ

クラッシの発生メカニズムをもとに，実車において発生し得る運転条件を構築した．次に，

シミュレーション結果のSTFT，分岐図，およびリターンマップによる解析により，動的バ

ックラッシに起因する非線形振動はカオス的挙動を示すことを明らかにした．さらに，特

定の相対トルク領域では自然数 n における 1/n 次分数調波振動に収れんすること，その収

れん条件よりもわずかに小さい相対トルク領域では周期倍分岐が発生すること，相対トル

クが大きくなるにつれ n 数が減少することを明らかにした．本現象は，いわゆる歯打ち現

象に類似する片当たり接触振動に分類されるが，そのメカニズムは接触剛性による跳躍挙

動および摺動挙動が複合しており，履歴特性の形状が 3 段区分線形特性となる複雑な現象

であることを明らかにし，カオス的挙動および分数調波振動の発生は，これら二つのメカ

ニズムに起因している可能性が示唆された． 

 

第 4 章「実験検証」では，構築したモデルおよびシミュレーション結果の実験検証につ

いて論じた． 

まず，低慣性ダイナモを用いた台上実験により，AS-LTD による駆動系周波数応答につ

いて検討した．その結果，シミュレーション結果は実験結果を概ね精度良く予測できてい

ることを明らかにした．ただし，第 3 章において明らかにした離散化要素の部分作動挙動

が顕著な高回転・低振幅条件においては，離散化数が小さいほど実験結果との乖離が発生

した．さらに，この乖離要因は実稼働ねじり特性の比較より，稼働する離散化質量数の減

少により発生する，ねじり特性上の多角形数の減少であることを明らかにし，モデル精度

改善のためには離散化数の増加が必要であるが，特にアークスプリング端部離散化要素を

小さく離散化することが肝要であることを示した． 

次に，第 3 章に述べた動的バックラッシの運転操作手順に基づく IS-DMF の実車実験に

より，シミュレーション結果に現れた非線形振動が実際に発生し得るか調査した．その結

果，カオス的挙動や分数調波振動が，シミュレーション結果と同様に発生することを明ら

かにした．さらに，3 次元リターンマップによる実験結果およびシミュレーション結果の

比較より，非線形振動のメカニズムがモデルと一致していることを示した．  



108 第 6 章 結論 

第 5 章「実際問題への応用」では，駆動系周波数応答を対象とした離散化モデルの実践

的な改善，ならびに IS-DMF を対象とした動的バックラッシに起因する非線形振動の改善

について論じた． 

まず，AS-LTD に対し，離散化要素の部分作動挙動を改善するために，折り返し等差数

列を利用した不等ピッチ離散化手法を提案した．その結果，第 2 章～第 4 章に論じた従来

の等ピッチ離散化モデルにおいて精度課題である高回転・低振幅条件に対し，計算コスト

をほぼ増加することなく大幅に精度改善できることを示した． 

次に，IS-DMF に対し，動的バックラッシによる非線形振動の改善手法を提案した．ま

ず，感度解析により，接触剛性および接触部に作用する離散化質量要素の摩擦トルク低減

が，動的バックラッシによる非線形振動の低減に対し寄与が大きいことを明らかにした．

次に，感度解析結果に基づき接触剛性を低減した IS-DMF を試作した．さらに，その実車

実験により，カオス的挙動および分数調波振動が大幅に低減できることを示し，感度解析

より得られた改善手法の有効性を示した． 

 

以上の研究成果より，提案した不等ピッチ離散化モデルおよび動的バックラッシによる

非線形振動の改善手法には画期的な効果があることを示した．これにより，アークスプリ

ングおよび直列ばねを内蔵する広角トーショナルダンパを用いる駆動系ねじり振動の検討

のために有効活用することが可能になったのみならず，動的バックラッシによって引き起

こされる非線形振動の改善が可能になった．これらの技術は，車両駆動系のNVHを改善す

るための設計検討に貢献できる．  
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6.2 今後の研究課題と展望 

広角トーショナルダンパの履歴特性に着目するモデル化および実験に関して，車両駆動

系における実験検証を行った研究例はきわめて少ない．本論文は，アークスプリングおよ

び直列ばね式のトーショナルダンパを共通の離散化モデルにより扱えることを示したのみ

ならず，駆動系周波数応答の実験検証により従来の離散化モデルにおける実用上の課題を

発見し，新たな不等ピッチ離散化手法を提案した．さらに，これまで研究例のない動的バ

ックラッシによる非線形振動について検討し，カオス的挙動が現れることを明らかにした

のみならず，振動改善手法を提案し，実車実験による効果確認にまで踏み込んだ点で意義

があると考えている．しかし，本論文においてはさまざまな制約のもとに検討した結果が

含まれているため，さらなる実践的な検討の余地は大きい．以下に，今後の課題と展望に

ついて述べる． 

1) 動的バックラッシのメカニズムに関する理論的検討 

リターンマップの解析により，二つのメカニズムが寄与することを明らかにしたが，

本論文においては詳細検討に至らず，感度解析による改善提案に留まっている．した

がって，接触振動に着目した低自由度系での実験検証に基づく理論検討が，カオス的

挙動の定性的なメカニズム解明およびさらなる改善につながる可能性が高い． 

2) 不等ピッチ離散化モデルにおける離散化要素の最適化 

提案した不等ピッチ離散化モデルは，端部の最小離散化要素サイズの選定がモデル精

度に大きく影響を及ぼすと考えられる．また，本研究では AS-LTD の駆動系周波数応

答の条件として，回転速度および加振振幅を一定としているが，実際のエンジンにお

いては回転速度と加振周波数が比例関係にあり，加振振幅も一様ではない．今後の研

究課題として，提案した不等ピッチ離散化手法について，実際のエンジンに相当する

加振条件に対する最適離散化数や最小離散化要素サイズの検討が必要である． 

3) 数理モデルによる駆動系周波数応答の精度および計算コストの検討 

提案した不等ピッチ離散化モデルを用いると，従来モデルに対し計算精度を維持しつ

つ計算コストを半減できた．しかし，それでもシミュレーションには汎用 PC を用い

て現実時間の 2 倍程度が必要であり，リアルタイム性が重要視される車載コンピュー

タへのモデル適用を目指すためには改善の余地が大きい．したがって，上記の不等ピ

ッチ離散化モデル検討に並行し，別のモデル化手法を用いた精度および計算コストの

両立を検討する余地がある．たとえば，数理モデルの応用が考えられる． 
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