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第１章 緒  論 

本論文はこれまで行ってきたモビリティの操縦安定性能向上技術に関する研究をまとめたものである．ここで

言うモビリティには自動車と電動車いすの 2 車種を取り上げた．そして，本論文ではそのどちらにおいても基本

的なメカニカルな懸架操舵機構を対象とした研究を行った．  

1. 1. モビリティの歴史とその方向性 

1. 1. 1. 自動車の歴史とその方向性 

自動車は時代ごとのニーズに沿うことで発展してきた．歴史上の原初の自動車として有名なものに図 1. 1 に示

すフランス人ニコラ・ジョセフ・キュニョー[1-1]による外燃機関の蒸気機関を使った自動車がある．これは，産

業革命よりも30年も前の1769年に造られており英仏戦争において人や馬では運ぶのが困難な重量物（砲や砲弾）

を移動させる目的で造られた．しかし、残念ながら世界初の自動車による交通事故を起こしたことでも有名であ

る．そして，この蒸気機関による自動車は大きく発展することは無かった．そうした理由に出発前に十分な蒸気

を発生させるのに長い時間を要し，現在の自動車のように思った時間に出発することが出来ないことが挙げられ

る．また，蒸気機関の取り扱いには専門知識を必要とするなども普及しなかった理由である．その後，蒸気機関

の課題を克服すべく図 1. 2 に示す鉛バッテリーによる BEV[1-2]が台頭してきた．これは，初期の内燃機関に比べ

容易に扱える．そして，高い静粛性を持ち排気ガスが出ないことで一時期急増したものの内燃機関の改良により

衰退していった．衰退理由には鉛バッテリーの重さ，走行距離の短さ，充電時間の長さが挙げられる．そしてそ

の後に内燃機関による自動車が発展していったことは周知のことである． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 1. 1 Steam car by Nicolas-Joseph Cugnot. (From the Gazoo Museum) 
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Fig. 1. 2 Electric car "Jame Contant" (1899, France). (From the Gazoo Museum) 

 

自動車用原動機が内燃機関になることで自動車の高出力・高速化が促進されていった．そうした性能はフェル

ディナント・ポルシェ[1-3]を筆頭としたドイツ自動車産業の果たした役割が大きかった．そして，欧州各国間の

競争により一層の性能向上が行われた．しかし，高出力・高速化は重大事故による死亡者の増加を招いており，

それへの対応を求められるようになった．以上のような自動車発展の過去を振り返ることで今後の自動車普及の

ための必要条件が見えてくる．それらをまとめると以下のようなものになる． 

 

1, 事故なく移動する． 

・少ない疲労で移動できる． 

・運転を楽しく感じさせる． 

・火災、転覆など人命にかかわる事故の無い移動が出来る． 

2, 短い時間で移動できる． 

 ・高い動力性を持つ． 

・マイカーであれば好きな時刻に出発でき短時間に到着する． 

・商用車であれば決まった時刻に出発し到着できる． 

3, 費用対効果の高い移動をする． 

・安いイニシャルコストおよびランニングコストで移動できる． 

・多くの人物を運ぶことができる． 

・見栄え，質感の良い内外装を有し，所有者が満足できる． 

 

 つぎにモビリティの操縦安定性能から見た自動車事故について考察をする．自動車事故に関する研究には大き

く分けて ①事故が起きた際に人への被害を軽減するパッシブセーフティと ②事故を起こし難くするアクティブ
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セーフティと言った 2 つの分野がある．①にはボデー変形の抑制，人への障害値の低減（エアバック）が含まれ

る．②のアクティブセーフティには一般的によく知られているものとして ABS（アンチロックブレーキ），TRC

（トラクションコントロール），VSC（ビークルスタビリティコントロール）と言った電子制御デバイスがある．

電子制御デバイスの多くは自動車の危険な状態を検知し，人の運転操作では追いつかない操作を補佐する機能に

なる．一般的には認知度が低いと思われるがアクティブセーフティの電子制御はそれの土台となる自動車の基本

性能すなわち素の自動車の操縦安定性能の上に成り立つものである．素の自動車の操縦安定性の中身は ①走行

中の自車の状態を正しく人に伝えること，②人の意図する操作に沿った反応をすることなどが挙げられる．これ

により運転者の不安を取り除くことができ，かつ，疲労低減が可能になる．また，操作ミスを少なくすることが

可能になり，事故に至る危険な状態を遠ざける効果がある．操縦安定性能が好ましくない自動車に電子制御を付

けることで安全であると主張するのはマッチ・ポンプと言わざるをえない 

近年では地球環境保護の観点から厳しい要件が自動車に突き付けられている．地球環境保護の手段として自動

車の電動化すなわち BEV に注目が集まっており，国を挙げてその普及を促進しようとしている．しかし，先に挙

げた自動車普及の必要条件に照らすと充電時間および航続距離の課題，そして事故時の衝撃による車両火災の危

険性などが課題になっている．さらに，BEV の車両重量やモータの特性からタイヤが早期に摩耗することが分か

って来ており，タイヤ摩耗紛がマイクロプラスチックとして海洋汚染を促進する危険性が有る．おしまいに，BEV

普及の最大の障害は BEV の価格の高さである．これまでの内燃機関の利便性を持つ BEV とするには大量のバッ

テリーが必要になる．そして，それらへの急速充電はバッテリーの劣化を早める．そのため BEV のイニシャルコ

ストならびにランニングコストに不安を持つ消費者は多い． 

自動車にとってもう一つの大きな変化点に自動運転がある．現在のレベル 4, 5[1-3]の自動運転は日本国内では

3 次元地図の作成がなされた道路でのみ許可されている．これは、欧・米・中の基準と異なる．そのため，欧・

米・中からのレベル 4, 5 の自動運転機能を持つ輸入車はその機能をレベル 3 以下とするよう制限が掛けられてい

る．なお，日本における 3次元地図の作製は費用が掛かるため現時点では主要幹線道路と高速・有料道路に限ら

れている．日本には日本特有の自動運転へのニーズが存在する．それは，高齢化や人口の減少による働き手の減

少がある．自動運転は高齢者の逆走やペダルの踏み間違い事故に有効である．また，商用車（トラック・バス・

タクシー）の運転手不足の解消としても期待されている．そのため，商用車への自動運転導入プロジェクト[1-4]

が行われている．自動運転を小型車および軽自動車へ導入してはじめて普及と言える．しかし，レベル 4，5の自

動運転に導入には 3 次元地図もしくは高価な RiDAR を必要とする可能性がある．また，これらの小型車および

軽自動車のユーザーは，高速道路の使用頻度が少ないことを理由にレベル 3 以下であっても自動運転の費用対高

価に懐疑的な傾向がある．レベル 4，5 を装着した商用車については都市間輸送用の大型車と Last 1mile を目的と
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した中・小型で使わざるをえない．こうしたカテゴリへの導入は技術的には可能なレベルにあるが，日本国内に

おいては法整備が追い付いていない． 

以上から，5～10 年後の自動車は現在目にしている姿を大きく変えることは難しいと思われる．動力の主流は

内燃機関+モータのハイブリッドであり続けると考えられ、自動運転についてもレベル 3 以下のものが主流であ

り続けると思われる．  

 

1. 2. 車いすの歴史とその方向性 

車いすの歴史は世界大戦の後に多くの負傷者を対象にした図 1. 3 のような手押し車が発祥とされている．その

後，手動式は軽量コンパクトになり，図 1. 4 に示すように電動化されることで高機能化していった． 

 

 

 

 

 

 

現在，わが国は世界で他に類を見ないほどの速さで高齢社会へと進んでいる．令和４年版高齢社会白書による

と，総人口（1 億 2550 万人）に占める 65 歳以上人口は 3621 万人で高齢化率は 28.9％に達している．また，要介

護認定者は 696 万人であり，218 万人であった制度創立当初と比べると，実に約 3 倍である．介護を必要とする

人が年々増加しているのは明らかであり，今後車いすを含む福祉用具のニーズはさらに高まると推測される（内

閣府，2022，[1-5]）．2019 年時点の介護職員数は 211 万人であり，2040 年度には 280 万人必要と推計される．介

護は国民 10 人に 1 人が直接かかわる重要分野になる一方で，2040 年にかけて生産年齢人口が急減し，介護人材

の確保が高齢者介護政策の大きな課題となってくる[1-6]． 

要介護者の増加に伴い，車いす等の福祉用具使用率が増加することが予測される．福祉用具はその使用により

高齢者の日常生活動作の向上や介助量軽減，生活範囲の拡大を図ることができる．山科ら[1-7]の高齢者の福祉用

具使用状況の実態調査結果によると，要介護度 3～5 における高齢者の福祉用具の使用率で最も多いのが車いす

でありその使用率は 65.9%と最も高く，次に杖の 26.1%と続く． 

Fig. 1. 3 The oldest wheelchair in Japan. 

(See the Ryukyu Rehabilitation College 

website.) 

Fig. 1. 4 A self-supporting powered 

wheelchair with a self-stabilizing device. (See 

https://www.youtube.com/watch?app=desktop

&v=UzC3Eb_NZvU) 
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近年の日本における電動車いすの利用には日本特有の事情として高齢運転者の自動車免許の自主返納がある．

これは高齢者による重大事故の報道が連日行われることから，高齢者の運転に批判的気運が高まっていることが

背景にある．免許返納を行った人の中には自活を目的とした近距離移動の手段を必要とする人も少なからず存在

している．そうした動向を示したのが図 1. 5 になる．棒グラフは免許返納者数を示し，折れ線グラフはハンドル

型電動車いすの出荷台数を示す． 

  

 

Fig. 1. 5 Number of license surrenders and number of handle-type electric wheelchairs shipped (based on a survey by the 

Metropolitan Police Department)  

  

日本の車いすの使用実態の調査を増澤ら[1-8]が行っている．その中で屋外での電動車いすの使用に際し，歩道

が狭く車道走行を強いられる，歩道と車道の段差を回避するために遠回りを強いられる等の問題が示されている．

車いすの事故形態はその多くが転倒，転落であり，重大事故になるケースが多い．車いすはその形態から坂道や

段差路における耐転倒性が低い．そうした場所の走行は ①坂道や段差そのものが登れない ②坂道や段差を登る

際に進路が乱れる ③段差に接触した際のショックが大きいと言った課題がある．これらは乗員に対し肉体的か

つ精神的なストレスを与えていることが石川[1-9]，佐藤[1-10]，楓ら[1-11]により報告されている． 

こうした坂道や段差に対処する方法として図 1. 4 のような電子制御を使用して自律安定機能を持ったものも存

在するが価格が非常に高価で一般的とは言えない．以上から，電動車いすをより多くの人に安全に使用してもら

うためには機能および性能と価格のバランスが取れたものが必要になる．  
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1.3. 本研究の目的と論文概要 

 本論文では，前半において乗用車の懸架および操舵機構のサスペンションコンプライアンス特性に関する検討

を行った．はじめにコンプライアンス特性の発生メカニズムの解明に必要なタイヤ特性について実験的な測定を

行った．具体的にはタイヤに動的なスリップ角を与えた際に生じるコーナリングフォースおよびセルフアライニ

ングトルクを測定した．次に，コンプライアンス特性の一つである横力コンプライアンスステアの発生メカニズ

ムについて検討を行った．おしまいに横力コンプライアンス特性によるキングピン軸挙動について検討を行った．  

本論文の後半においては，現在市販されている電動車いすの懸架機構の特徴を整理し，懸架機構の改良により登

降坂路の安定性を向上させる検討を行った． 

本論文は 7 章から構成されている．第 1章は緒論である．そして，第 7章は結論になる．以下に 2~6 章の概要

を示す． 

第 2 章は自動車が旋回する際のタイヤが発するコーナリングフォース（以降，単に CF）とセルフアライニング

トルク（以降，単に SAT）について，極低速の 10, 20, 30km/h および高速 100km/hにおける測定を行った．測定条

件は動的に操舵角を推移させた．なお，このような低速での CF および AST を動的に測定した例は過去に存在し

ない．その結果，これまで SAT=CF×ニューマチックトレールであるとされてきたが，10km/h の低速の操舵初期

においては前式が成立しないことが分かった． 

第 3 章はフロントサスペンションの旋回横力コンプライアンスステア（以降，単に LF-C/S）および旋回セルフ

アライニングトルクステア（以降，単に SAT-C/S）の発生メカニズムについて検討した．本検討において第 2 章

で取得した動的 CF, SAT を使用し，2 つのコンプライアンスステアの大きさ示した．その結果，これまで SAT に

よるコンプライアンスステア（以降，単に SAT-C/S とする）と言う明確な概念が無かったが，SAT によるコンプ

ライアンスステアが存在することを示した．そして，同一の旋回で発生する SAT-C/S は LF-C/S は同等以上の大

きさを持つことが分かった． 

 第 4章はフロントサスペンションが旋回横力を受けた際，よりキングピン軸が 3 次元的に変位することを検討

した．これまで，幾何的に決められたキングピン軸は不変として各種車両運動や操縦安定性の検討が行われてき

たが，操舵開始直後では操舵特性に影響を及ぼすキャスタ角，キャスタトレール，キングピン角，キングピン軸

オフセットが大きく変異し，操舵を行ってもタイヤの切れ角に変換されにくい特性を持つことが分かった．これ

は，操舵開始直後の舵の効きに大きな影響があることを意味する． 

第 5 章はこれまでの電動車いすの懸架装置に関する整理を行った．その結果，ジョイスティック型 6輪電動車

いすと言う形態が最も小回り性が高いことが分かった．しかし，この形式は他の形式と同様に前後左右方向への
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転倒限界が高くないことが分かった．そのため，屋外での使用頻度を高めるには高い耐転倒性をもつ新たな懸架

機構が必要であることが分かった． 

第 6 章は 6 輪電動車いすの懸架装置の機構に 2つのロッカリンクを前後並列に連結する新たなパッシブリンク

機構を提案し．それをパラレルダブルロッカリンクと命名した．それの論理的検証と試作車による実車による検

証を行った．結果その結果，同じフットプリントの従来型に対し高い耐転倒性を有することを確認した． 
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第 2章 低速および高速走行時のタイヤコーナリングフォースとセルフアライニングトルク 

2. 1. 緒  言 

自動車は日常生活を送る上で必要不可欠な移動手段である．一方で自動車による事故は後を絶たない．平成 30

年の日本における死亡事故などの重大事故による死者数は 3215 人[2-1]であり，その内の高速道路における死亡

事故の割合は 1.9%，一般道路では 0.7%との内閣府の調査結果[2-2]がある．一方で，日本では他交通との混走の

ある狭くて低速走行が行われる市街地走行の割合が高い．こうした市街地路での事故は届け出に至らない小さな

ものが多く，調査結果は存在しないが相当数に上ると思われる．そのため，日本における自動車は，低速市街地

路（V=30km/h以下）から高速（V=100km/h）に至る幅広い速度域において，事故を誘発させない操縦安定性が求

められる．  

低速走行時（30km/h 以下）では，速度の低下による極端な車両挙動の鈍化が起きない軽快な操作性が求められ

る．一方，高速走行時（100km/h 以上）は，直進からステアリングホイールの動かし始めに車両の安定性と安心

感が求められる．これは，運転者が十分なステアリングホイールトルクを感じられることや違和感のない車両ヨ

ー挙動を提供することになる．どちらの速度域においても，ステアリングホイールを直進状態から数度動かすよ

うな微小な操舵角範囲でのステアリングホイールトルクや車両挙動のあり方が，運転のしやすさになり事故数を

左右すると思われる．一般的に，高速における安定性を高めることと低速での軽快な操作性は両立しにくい．そ

のため，電動パワーステアリングによる細かな制御や，ステアリングギヤ比可変システムによる幅広い走行速度

への適合が行われている．しかし，ギヤ比可変システムや細かな制御に適したブラシレスモーターによるパワー

ステアリングシステムは高価である．そのためベーシックなタイヤ，サスペンション，ステアリング機構による

幅広い速度域への適合が求められる． 

人が車体から受け取るステアリングホイールトルクやヨー挙動は，タイヤコーナリングフォース（以降，CF と

する）とセルフアライニングトルク（以降，SAT とする）を主な発生源としている．そのため，サスペンション，

ステアリング機構による操縦安定性の改善には正確な CF や SAT の挙動把握が必要になる．  

直進からの微小操舵を行った際の操縦安定性に関する研究[2-3]において 0.2∼0.3Hz の微小操舵に対するタイヤ

特性の在り方が重要であることが示されている．また，中・高速走行における直進からの微小舵角域における操

縦安定性の研究[2-4]において，人が好ましいと感じるステアリングホイールトルク，ステアリングホイール角，

車両ヨーレートの 3 者関係を解明しようとしている．本論文が注目する低速もしくは極低速に関する研究[2-5]に

おいて，据え切りや極低速での操舵力解析モデルが提案されている． 

CF や SAT に関する研究には，実験値と同定式を使用する Magic formula [2-6] [2-7] [2-8]と，タイヤの 3D モデル

を使用してその発生力を机上で再現しようとする Fila の研究[2-9]がある．Fiala モデルは，その後に多くの研究者

[2-10] [2-11] [2-12]によって改良が行われており，そうした中にタイヤサイドウオールのねじり変形を加えたモデ
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ル[2-13]の提案が行われている．ただし，本論文で取り扱う極低速における CF や SAT に関する研究は少なく，ま

た動的にタイヤスリップ角（以降，SAとする）を与えた場合の研究は見当たらない．本論文では微小舵角域の操

縦安定性を検討するために必要な CF や SAT の挙動把握を目的とし，フラットベルト試験機において低速

（10~30km/h）と高速（100km/h）の両速度域で行われる代表的な運転パターンを模擬した SA による CF と SAT

を実験的に測定した． 

2. 2. フラットベルト試験機上での CFおよび SAT 

フラットベルト試験機での CF と SAT の発生メカニズムについて整理する．フラットベルト試験機は，図 2. 1

のタイヤ接地面中心を通る垂直軸（以降タイヤ Z 軸とする）まわりにスリップアングル（以降，単に SAとする）

が付与され，サスペンションのキャスター角，キャスタートレール，キングピンオフセットが 0 として測定され

る． 

 

Fig. 2. 1  Tire rotation axis for slip angle on the flat-belt tester. (3D view). 

 

はじめに CF について整理する．走行中の自動車用タイヤは図 2. 2 のようにタイヤに SA を与えると接地面ゴ

ムの変形が生じる．その変形が元の形状に戻る力がタイヤの回転面と直交する方向に生じる．この力を車両進行

方向と垂直な方向に変換した力が CF となる．フラットベルト試験機においてもこの CF が測定される． 

つぎに，SAT について整理する．図 2. 2 に示したように CF の作用点は接地点中心から車両後方へ少しずれた

位置になることが知られている．このずれはニューマチックトレールと呼ばれ，これに起因して CF によるタイ

ヤ Z 軸まわりのトルクが生じることになる．通常このトルクが SAT として取り扱われる．しかしながら後の実験

結果で示すように，ベルト速度が低速の場合にはこのトルクだけでは説明できない現象が見られた．そこでベル

ト速度が低速の場合に別の要因でタイヤに生じるトルクについて考える． 

Tire Z-axis : Tire rotation axis 

on the flat-belt tester

King-pin axis : Tire rotation 

axis on the real suspension 

Tire contact point of 

tire Z-axis

Tire contact point of 

King-pin axis

Suspension arm
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ベルト速度が 0 の状態でタイヤに SA を与えると，図 2. 3 のように摩擦によりタイヤ Z 軸まわりのねじり変形

が生じる．これに起因したねじりトルクが発生すると考えるのは自然である．ベルト速度が 0でない場合でも，

低速でタイヤ接地面上の同じ点がベルトに接している時間が十分長い場合には，同様なねじりトルクの発生は起

こりうると考えられる．また宮下ら[2-13]と水野ら[2-10] [2-11]は，こうしたサイドウォールのねじり変形による

SAT に関してモデル化を行っている．本論文ではこれらのねじり変形による SAT をねじり変形起因の SAT と呼

ぶことにする．これに対応して前述の CF とニューマチックトレールの積で与えられるトルクを CF 起因の SAT

と呼ぶことにする．このようなねじり変形起因の SAT が生じる場合には，フラットベルト試験機上でねじり変形

起因の SAT と CF 起因の SAT の合算値が単に SAT として測定されることになる． 

 

 

Fig. 2. 2  Cornering force exerted on a tire with            Fig. 2. 3  Torque about the Z-axis of the tire due to torsional 

slip angle. (Top view).                                deformation. (Top view). 

 

 

2. 3. 実験方法 

2. 3. 1. 測定装置 

A&D 社製フラットベルト試験機[2-14]を使用して CF と SAT の測定を行った．用いたフラットベルト試験機を

図 2. 4 に示す．構造はタイヤとホイールが設備に固定され，転がり回転のみが許されている．タイヤ下部のフラ

ットベルトアッセンブリ部は，タイヤ Z 軸まわりに回転する台座により支持される構造を有しており，この台座

を回転させることでタイヤに SAを付与する構造になっている． 

 

 

 

Car directionTire direction

Shear defomation

area

Tire contact area 

on the ground

Z-axis

Pneumatic

trail

CF

Car direction
Tire direction

Tire contact area  

on the ground

Share deformation 

area 

Z-axis

Twist torque 

about Z-axis
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Fig. 2, 4  Flat belt tester. Tire is fixed on the flat belt tester. The running flat belt rotates about the Z-axis. The measuring site of CF 

and SAT is located upward the wheel.  

CF および SAT は，固定されたタイヤ支持腕の上部で測定される．これにより，SA を動的に変化させる際のタ

イヤと設備の回転慣性トルク，およびタイヤ転動ジャイロモーメントの影響を極力除いた測定が行えることにな

る．図 2. 4 のタイプのフラットベルトタイヤ試験機においてもフラットベルトアッセンブリに SA を付与するこ

とでこれらに生じる回転慣性トルクは存在する．しかし，SAT を測定するセンサを有するタイヤ支持腕部と可動

するフラットベルトアッセンブリの間にはタイヤすなわち SA を付与する際の回転慣性トルクを減衰する弾性体

が介在している．そのため，フラットベルトアッセンブリ部を固定にしてホイールに SA を付与するタイプのフ

ラットベルトタイヤ試験機に比べ測定される SAT は設備の回転慣性トルクの影響を受けにくい特性を持つ． 

ベルト部には測定中のタイヤ表面温度を一定に保つための冷却装置があり，今回の測定は各ケース共にベルト

表面で 23~24℃，タイヤ表面中央部で 25~26℃の範囲を保って測定を行った．また，フラットベルトとタイヤ間

の摩擦係数は，1.0~1.2 の範囲になるように管理されている． 

 

2. 3. 2. 測定タイヤと測定条件 

測定を行ったタイヤは，小型車で使用されているものの中からタイヤ扁平率の異なる 3種類を選んで測定を行

った．それらの測定時のタイヤ温度と垂直荷重を表 2. 1 に示す． フラットベルト試験機上での測定は，サンプリ

ング周波数 200Hz とした． 被測定タイヤは新品のため，慣らし運転としてベルト速度 100km/h で転動させタイ

ヤ最大負荷荷重の 70%荷重（表 1 の垂直荷重）を与えた状態で SAを±10degの範囲で 10回振った後に本測定を

行った．本測定は各ケース 3 回以上行った． 

 

Tire fixed on flat belt tester 

 Measurement site of CF and SAT  

Z-axis 

Motor for the running belt  

Running belt 

Temperature control device 

Test tire 

Drums  

Running belt rotation about z-axis 
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2. 3. 3. 測定を行う操舵と走行条件 

測定パターンはベルト速度の違いにより次の 2パターンで測定した．一つは，図 2. 5 の低速度の市街地路走行

を想定し図中の一点鎖線で囲った操舵初期部分を模擬した．ベルト速度は 10, 20, 30km/h の 3 水準とし SA 付与

は，0degから 1.3degまでを SA 速度 6.5deg/sec で与えた．この SA付与はステアリングホイールを 1 秒間に 90deg

回す操作に対応しており低速走行時の障害物を避ける操作としては一般的なものである．もう一つは，図 2. 6 の

高速道路でのレーンチェンジを想定し図中の一点鎖線で囲った操舵初期部分を模擬した．ベルト速度を 100km/h

で固定し，SA パターンは 0.2Hz の sin 波形で最大角度 0.65deg を与えた．タイヤ種類 225/50R18 における実際の

フラットベルト試験機上の SA 推移を図 2. 7 に示す．低速走行時の 10, 20, 30km/h における試験機の SA 推移に

SA 付与開始後から 0.4 秒程度の間（図 2. 7 中の破線部）に小さな振動的挙動が観られる．また，ベルト速度が 10, 

20km/h の場合はグラフがほぼ重なっているが，30km/h の場合は振動的な挙動のタイミングがずれている．この

原因については不明であるが，試験機の AND に問い合わせたところ SA 制御の乱れによるものである可能性が

あるとのことであった．振動成分を除いた SA はほぼ設定どおりに付与できているため，後に示す実験結果の議

論においては SAの振動と同期した変動成分については考察の対象外とした． 

 

Table 2. 1  Measured tires and conditions on inflation pressures , surface temperature and vertical load. 

 Tier inflation pressure 

[kpa] 

Tire surface temp.  

(tire center) [℃] 

Tire vertical load 

[N] 

225/50R18 for domestic compact SUV 230 24~26 3426 

195/65R15 for domestic compact sedan 230 24~26 4728 

175/70R14 for domestic compact hatch back 230 24~26 3431 

 

 

 

Fig. 2. 5  Assumed operation at low-speed.       Fig. 2. 6  Assumed operation at high-speed.   
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Fig. 2. 7  Measured time histories of SAs at high belt speed (100km/h) and low belt speeds (10, 20 and 30km/h) for the tire 

225/50R18. From this figure it is confirmed that SAs at low speeds and high speed are almost equal to those given as the 

reference except that increases in the SAs at low speeds involve small vibrational behavior in the region designated by dotted 

line. The reason of the occurrence of this vibration is unknown. There are possibilities, however, that this vibration comes from 

the control system of SA. 

 

2. 4. 実験結果 

 

2. 4. 1. フラットベルト試験機の精度確認 

 図 2. 8 左図にタイヤ種類 225/50R18 のベルト速度 10km/hで測定された 3回分の SA と CF の時刻歴を示す．図

2. 8 右図に同タイヤのベルト速度 100km/h で測定された 3 回分の SAと CF の時刻歴を示す．同様に，図 2. 9 左図

にタイヤ種類 225/50R18 のベルト速度 100km/h で測定された 3 回分の SAと SAT の時刻歴，図 2. 9 右図に同タイ

ヤのベルト速度 100km/h で測定された 3 回分の SA と SAT の時刻歴を示す．これらから，表示した 3 回分の SA

線，CF 線，SAT 線は，ほぼ重なっていることがわかる．またここに示した以外のデータも同様であった．よっ

て，今回用いるフラットベルト試験機の SA 制御の再現性および各測定精度は，今回の目的である動的かつ微小

SA による CF,  SAT の測定に適していると判断した．以降では図の煩雑さを避けるため，同一条件で測定した 3

回分の測定データの平均値で実験結果を示すこととした． 
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225/50R18, V=10km/h                  225/50R18, V=100km/h 

Fig. 2. 8  Confirmation of reproducibility of SA and CF measured by the flat belt tester. The SAs and CFs of the three samples show 

similar values, and measurement accuracy can be ensured. 

 

 

                225/50R18, V=10km/h                  225/50R18, V=100km/h 

Fig. 2. 9  Confirmation of reproducibility of SA and SAT measured by the flat belt tester. The SAs and SATs of the three samples 

show similar values, and measurement accuracy can be ensured. 

 

2. 4. 2. 低速での実験結果 

 ベルト速度が 10, 20, 30km/hの場合の実験結果を示す．タイヤ種類 225/50R18 に対する SAと CF の時刻歴を図

2. 10 に示し，SAと SAT の時刻歴を図 2. 11 に示す．図中ではベルト速度が 10, 20, 30km/h の場合の CF をそれぞ

れ黒線，橙線，赤線で示してある．同様に，タイヤ種類 195/65R15 に対する SAと CF の時刻歴を図 2. 12 に示し，

SA と SAT の時刻歴を図 2. 13 に示す．さらにタイヤ種類 175/70R14 に対する SA と CF の時刻歴を図 2. 14 に示

し，SAと SAT の時刻歴を図 2. 15 に示す．まず CF の測定結果について検討する．図 2. 10, 2. 12, 2. 14 を比べる
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と，CF の値はタイヤ種類によって異なっているが，ここで用いたタイヤ種類に対してはグラフの形はほぼ同じで

あることがわかる．いずれのタイヤ種類においても速度によらず CF は SA 付与開始からしばらく遅れて増加し

始め，その勾配も初めは小さい．すなわち CF は SAに対して遅れて立ち上がり，立ち上がりの速度も遅い．さら

に CF は前述の SAの変動の影響をほとんど受けていない．また，CF はベルト速度ごとに値が異なりベルト速度

の上昇に伴って CF も増加するが，速度上昇に比例していないことが分かる． 

次に SAT の測定結果について述べる．図 2. 11, 2. 13, 2. 15 を比べると，CF と同様に SAT に対してもその値はタ

イヤ種類によって異なっているが，今回取り上げた 3種類のタイヤのグラフ形状はよく似ていることがわかる．

ただし SAT は CF とは異なり，いずれのタイヤの種類においても速度によらず SAT は SA付与開始直後から増加

し始め，その勾配も CF に比べると大きい．これをもってして SAT は CF 由来するとするには無理があることが

分かる．また SAT は SA 付与開始直後からしばらくの間は SA の変動に同期した振動的な波形が現れており，こ

の間の SAT の値はベルト速度によらずほぼ同じ値をとるか，もしくは時間にもよるがベルト速度が小さい方が

SAT の値は大きい．このように SAT と CF で時間変化に違いが見られた． 

これをさらに調べるために SAが一定になる 0.6秒以降の安定的な箇所から SAT と CF の比を求めた．これは，

一定の SA を付与して測定された SAT と CF の測定データから求める一般的なニューマチックトレールと同じも

のである．ここでもこれをニューマチックトレールと呼ぶこととする．このようにして求めたニューマチックト

レールを表 2. 2 に示す．この表に示すニューマチックトレールの値と CF の測定データから，CF 起因の SAT の

時間変化を算出し，試験装置で測定された SAT と比較した結果を表 2. 2 に示した順に対応させて図 2. 16 から図

2. 24 に示す．図中の青線が CF 起因の SAT であり，緑線が測定された SAT である．これらの図より低速の場合，

特にベルト速度が 10, 20km/h と低速の場合，SA付与開始の 0 秒から 0.2 秒程度の間において CF 起因の SAT に比

較して測定された SAT は明らかに大きな値をとっていることがわかる．これは CF に起因する SAT に加えてトレ

ッドゴムのねじり変形に起因する SAT が生じたためと思われる．ベルト速度が増加するにつれて，測定された

SAT が CF 起因の SAT を上回る大きさは小さくなっており，また時間も短くなっている．これはベルト速度が大

きくなるにつれねじり変形が小さくなり，ねじり変形が生じる時間が短くなっているためであると考えられる． 

 CF および SAT の立ち上がりの遅れ時間に関して，ここで示した実験結果から考えられるコメントを述べてお

く．運転者は CF および SAT により生じる力をステリングホイールトルクの一部として感じる．これまでに示

したように CF は SAに対し立ち遅れがあり，逆に SAT は立ち上がりが早い．そのためステリングホイールを回

し始めた直後のステリングホイールトルクに占める SAT 起因のトルクの割合は CF によるそれよりも大きいこ

とが分かる．よって，ステリングホイールトルクすなわち操縦安定性検討における操舵トルクすなわち手応え

には動的 SAT が大きな割合を占めるのは言うまでもない． 
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Fig. 2. 10  Measurement results of CF at low belt speeds (10, 20, and 30km/h) for the tire 225/50R18. For all belt speeds CFs rise 

slowly with some delay time against SA. They show separate values while those at 20km/h and 30km/h show close.  

Fig. 2. 11  Measurement results of SAT at low belt speeds (10, 20, and 30km/h) for the tire 225/50R18. For all the belt speeds SATs 

rise quickly with very small delay time against SA. They show close values in the region of time 0 to 0.2 sec while those after that 

show separate values.  

 

Fig. 2. 12  Measurement results of CF at low belt speeds (10, 20, and 30km/h) for the tire 195/65R15. For all belt speeds CFs rise 

slowly with some delay time against SA. They show separate values.  

0.0

0.2

0.4

0.6

0.8

1.0

1.2

1.4

0

500

1000

1500

2000

2500

3000

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8

S
A

 [
d

eg
]

C
F

 [
N

]

Time [sec]

0.0

0.2

0.4

0.6

0.8

1.0

1.2

1.4

0

500

1000

1500

2000

2500

3000

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8

S
A

 [
d

eg
]

C
F

 [
N

]

Time [sec]

CF, V=20km/h 

CF, V=30km/h 

SA 

0

0.2

0.4

0.6

0.8

1

1.2

1.4

0

10

20

30

40

50

60

70

80

90

100

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8

S
A

 [
d

eg
]

S
A

T
 [

N
m

]

Time [sec]

SAT, V=10km/h 

SAT, V=20km/h 

SAT, V=30km/h 

SA 

CF, V=30km/h 

CF, V=10km/h 

CF, V=20km/h 

SA 

CF, V=10km/h 



 

17 

 

 

Fig. 2. 13  Measurement results of SAT at low belt speeds (10, 20, and 30km/h) for the tire 195/65R15. For all the belt speeds SATs 

rise quickly with very small delay time against SA. They show close values in the region of time 0 to 0.2 sec while those after that 

show separate values.  

 

 
Fig. 2. 14  Measurement results of CF at low belt speeds (10, 20, and 30km/h) for the tire 175/70R14. For all belt speeds CFs rise 

slowly with some delay time against SA. They show separate values.  

 

Fig. 2. 15  Measurement results of SAT at low belt speeds (10, 20, and 30km/h) for the tire 175/70R14. For all the belt speeds SATs 

rise quickly with very small delay time against SA. They show close values in the region of time 0 to 0.2 sec while those after that 

show separate values.  
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Table 2. 2  Pneumatic trails determined from the measured SATs and CFs when they are in the steady-state at low belt speeds. 

Tire Belt speeds [km/h] Pneumatic trails [mm] 

 

225/50R18 for domestic compact SUV 

10 37.0 

20 36.0 

30 36.0 

195/65R15 for domestic compact sedan 

10 29.0 

20 29.0 

30 29.0 

175/70R14 for domestic compact hatch back 

10 34.0 

20 33.0 

30 34.0 

  

 

Fig. 2. 16  Comparison between SAT due to CF and measured SAT for the tire 225/50R18 at the belt speed 10km/h. The 

measured SAT takes larger value than SAT due to CF in the time region of 0.03 to 0.22seconds. It is thought that this difference 

comes from the torsional deformation of the tire. 
 

 
Fig.2. 17  Comparison between SAT due to CF and measured SAT for the tire 225/50R18 at the belt speed 20km/h. The 

measured SAT takes larger value than SAT due to CF in the time region of 0.03 to 0.2seconds. The amount of the difference in 

this time region is small compared to the case of the belt speed 10km/h. 
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Fig. 2. 18  Comparison between SAT due to CF and measured SAT for the tire 225/50R18 at the belt speed 30km/h. The 

amount of the difference between the measured SAT and SAT due to CF in the time region of 0.03 to 0.2 sec is small compared 

to the case of the belt speed 10km/h. 

 

 
Fig. 2. 19  Comparison between SAT due to CF and measured SAT for the tire 195/65R15 at the belt speed 10km/h. The 

measured SAT takes larger value than SAT due to CF in the time region of 0.02 to 0.23seconds. It is thought that this difference 

comes from the torsional deformation of the tire. 

 

 
Fig. 2. 20  Comparison between SAT due to CF and measured SAT for the tire 195/65R15 at the belt speed 20km/h. The 

measured SAT takes larger value than SAT due to CF in the time region of 0.02 to 0.17seconds. The amount of the difference 

in this time region is small compared to the case of the belt speed 10km/h. 
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Fig. 2. 21  Comparison between SAT due to CF and measured SAT for the tire 195/65R15 at the belt speed 30km/h. The 

difference between the measured SAT and SAT almost disappears. 
 

 
Fig. 2. 22  Comparison between SAT due to CF and measured SAT for the tire 175/70R14 at the belt speed 10km/h. The 

measured SAT takes larger value than SAT due to CF in the time region of 0.02 to 0.23seconds. It is thought that this difference 

comes from the torsional deformation of the tire. 
 

 
Fig. 2. 23  Comparison between SAT due to CF and measured SAT for the tire 175/70R14 at the belt speed 20km/h. The 

measured SAT takes larger value than SAT due to CF in the time region of 0.02 to 0.21seconds. The amount of the difference 

in this time region is small compared to the case of the belt speed 10km/h. 
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Fig. 2. 24  Comparison between SAT due to CF and measured SAT for the tire 175/70R14 at the belt speed 30km/h. The 

measured SAT takes larger value than SAT due to CF in the time region of 0.02 to 0.2seconds. The amount of the difference in 

this time region is a little smaller compared to the case of the belt speed 20km/h. 

 

2. 4. 3. 高速での実験結果 

ベルト速度が 100km/hの場合の SAと CF の時刻歴を図 2. 25 に示し，SAと SAT の時刻歴を図 2. 26 に示す．図

中にはタイヤ種類 225/50R18 に対する結果，タイヤ種類 195/65R15 に対する結果，タイヤ種類 175/70R14 に対す

る結果をそれぞれ赤線，橙線，黒線で示してある．図 2. 25 および図 2. 26 から，CF はタイヤ種類によって値は異

なるが，SAT はタイヤ種類が異なっても近い値を取ることがわかる．また，ここでも SAがほぼ落ち着いた 1.3秒

以降の SAT と CF のデータからニューマチックトレールを求めた．得られた結果を表 2. 3 に示す．さらに求めた

ニューマチックトレールの値と CF の測定データから，CF 起因の SAT の時間変化を算出し，試験装置で測定さ

れた SAT と比較した．結果を図 2. 27 から図 2. 29 に示す．この図より，高速の場合測定された SAT は CF 起因の

SAT に沿って変化し振動が重畳している．この振動は SA を付与する前から生じており，高速なベルト走行が原

因で生じているものと思われる．この振動を除けば測定された SAT は CF 起因の SAT にほぼ一致する．したがっ

て高速の場合にはねじり変形に起因する SAT はほとんど生じないことがわかる．また，SAT および CF の立ち上

がりの遅れについては，SA 付与パターンが低速の場合とは異なるので直接的な比較はできないが，ここで与え

た SAに対し遅れは大きくないことがわかる． 

 

0

10

20

30

40

50

60

70

80

90

0

10

20

30

40

50

60

70

80

90

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8

M
ea

su
re

d
S

A
T

 [
N

m
]

S
A

T
 d

u
e 

to
 C

F
 

(S
ta

b
le

 p
n

eu
m

at
ic

 t
ra

il
×

C
F

)

[N
m

]

Time [sec]

SAT due to CF of 175/70R14, V=30km/h

Measured SAT of 175/70R14, V=30km/h



 

22 

 

 
Fig. 2. 25  Measurement results of CF at high belt speeds (100km/h) for the tire types of 225/50R18, 195/65R15 and 175/70R14. For 

all tire types CFs show separate values.  

 

 

 

Fig. 2. 26  Measurement results of SAT at high belt speeds (100km/h) for the tire types of 225/50R18, 195/65R15 and 175/70R14. 

For all tire types SATs show close values.  

 

 

Table 3  Pneumatic trails determined from the measured SATs and CFs when they are in the steady-state at high belt speed. 

 Belt speeds [km/h] Pneumatic trails [mm] 

225/50R18 for domestic compact SUV 100 47.0 

195/65R15 for domestic compact sedan 100 38.0 

175/70R14 for domestic compact hatch back 100 31.0 
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Fig. 2. 27  Comparison between SAT due to CF and measured SAT for the tire 225/50R18 at the belt speed 100km/h. The 

measured SAT and SAT due to CF are similar. 
 

 
Fig. 2. 28  Comparison between SAT due to CF and measured SAT for the tire 195/65R15 at the belt speed 100km/h. The 

measured SAT and SAT due to CF are similar. 
 

 

Fig. 2. 29  Comparison between SAT due to CF and measured SAT for the tire 175/70R14 at the belt speed 100km/h. The 

measured SAT and SAT due to CF are similar. 
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2. 5. 結  言 

本章では，微小操舵角域での操縦安定性を検討するために必要な CF や SAT の挙動把握を目的とし，フラット

ベルト試験機において低速と高速の 2つの速度域における動的かつ微小操舵角による CF と SAT を実験的に測定

した．低速の場合にはベルト速度を 10, 20, 30km/h の 3 水準とし，障害物を回避する場合を想定して SAパターン

は 0degから 1.3degまでを SA 速度 6.5deg/sec で変化させるものとした．高速の場合にはベルト速度を 100km/h と

し，高速道路でのレーンチェンジを想定して SAパターンは 0.2Hz の sin波形で最大角度 0.65deg を与えた．被測

定タイヤとしては扁平率の異なる 3 種類の小型車用タイヤを用いた．得られた測定データから以下のことが分か

った． 

(1) ベルト速度が低速の場合，CFの値はタイヤ種類およびベルト速度によって異なり，ベルト速度の上昇に伴

ってCFも増加する．ただし，時間変化の様子はベルト速度が変わってもほぼ同様であり，SAの付与から

遅れてゆっくり立ち上がる． 

(2) ベルト速度が低速の場合，SAT は CFとは異なり，SA 付与開始直後から増加し始め，その勾配も CFに比

べると大きい．また SAT は SA 付与開始直後からしばらくの間はベルト速度によらずほぼ同じ値をとる

か，もしくは時間にもよるがベルト速度が小さい方が SAT の値は大きい．SA の値が一定の領域において

は SATの値はベルト速度によって異なり，ベルト速度の上昇に伴って増加する． 

(3) ベルト速度が低速の場合，CF起因の SATと測定された SAT を比べると，SA付与開始直後は測定された

ものの値が大きい．これはねじり変形起因の SATが生じたためであると思われる．このねじり変形起因の

SAT はベルト速度の上昇に伴って小さくなり，生じる時間も短くなる． 

(4) ベルト速度が高速の場合，CF の値はタイヤ種類によって異なるが，SAT の値はタイヤ種類によらず近い

値をとる．またCF起因の SAT と測定された SATはほぼ一致し，ねじり変形起因の SATは高速の場合に

は無視できる． 

本研究ではベルト速度が低いときの SA付与開始直後に SAT が大きな値をとるのは，タイヤのねじり変形によ

ると考えた．しかし，このねじり変形の詳細について現時点では調べることができていない．このため接地面内

に起きるコムねじり変形挙動およびサイドウォールを含むケース全体のねじり変形挙動の実験的および理論的な

検討を，ベルト速度と SA 付与速度の組み合わせにより行うことが今後は必要になると考える． 
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第 3 章 旋回時の横力とセルフアライニングトルクによるストラット式フロントサスペンシ

ョンのコンプライアンスステア 

 

3. 1. 緒  言 

 自動車を安全かつ快適に走行させるためにサスペンションの役割は大きく，それには走行中の操縦安定性と乗

り心地といった背反する性能を両立が求められる．操縦安定性を左右するサスペンション特性の一つにコンプラ

イアンス特性[3-1]がある．コンプライアンス特性とは，ホイールに加わる外力によりサスペンションの各部に変

位が生じホイールに姿勢変化が生じる特性を指している．サスペンションのコンプライアンス特性の解説書[3-2] 

[3-3]が存在するが，これらにはサスペンションの幾何配置やラバーブッシュ特性などの設計諸元とコンプライア

ンス特性の関係は示されていない．現状のサスペンション設計においては，CAE を用いて設計諸元の変更を繰り

返すことでコンプライアンス特性を含む他のサスペンション特性を所望の値に近づける作業を行っている．そし

て，それらには多くの時間を費やしている．例として市販車の多くが使用するストラット式フロントサスペンシ

ョンの場合，設計諸元は約 70 個程度あり，その中の 1 つを変更するとコンプライアンス特性だけでなく他のサ

スペンション特性にも影響が生じる．そのため，所望のサスペンション特性を得るまでに試行錯誤を要する．効

率的なサスペンション設計には，設計諸元とコンプライアンス特性の関係を知る必要がある． 

 自動車が旋回する際のコンプライアンス特性に横力コンプライアンス特性がある．これは，接地点への旋回横

力（以降，LF とする）によるトー角変化，キャンバ角変化，接地点の横方向変位の 3 つで整理される．LF によ

るトー角変化は横力コンプライアンスステア（以降，LF-C/S とする）と呼ばれる．LF によるキャンバ角変化お

よび接地点の横変位量と設計諸元の関係は比較的単純で，設計時の検討も容易に行うことができる．しかし，LF-

C/S と設計諸元の関係は単純ではない．そのため，設計検討に時間を要する．また，自動車が旋回する際，ホイ

ールには LF 以外にセルフアライニングトルク（以降，SAT とする）が作用する．SAT によるコンプライアンス

ステア（以降，SAT-C/S とする）も生じるため，最終的なコンプライアンスステアは LF-C/S と SAT-C/S の合成と

なる．これも設計時におけるコンプライアンスステア特性の把握を困難にする要因の一つである．サスペンショ

ン挙動の CAE 解析に関する研究[3-4]やコンプライアンスステアの算出方法の研究[3-5]などでは LF-C/S と SAT-

C/S をまとめて取り扱っており，それぞれの発生メカニズムや特性について独立に論じた論文は見当たらない． 

 本論文ではストラット式フロントサスペンションにおいて LF-C/S および SAT-C/S とサスペンションの設計諸

元の関係を 2つのステップで検討を行った．はじめに，定性的な検討を行った．その結果，LF-C/S と SAT-C/S は

ともに 3 つの異なるサスペンション弾性変形モードによりトー角変化が生じることを明らかにした．つぎに，両

コンプライアンスステアを数値的に評価した．その結果，定性的検討結果が妥当なものであることを確認した．

また，市販車の一例ではあるが，常用域の LF および SAT が作用する際の SAT-C/S と LF-C/S それぞれの寄与を

試算した． 
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3. 2. ストラット式フロントサスペンション 

この章では，本論文で取り扱うストラット式フロントサスペンションの説明を行う．このサスペンションはエ

ンジン横置きの FF（フロントエンジンフロントドライブ）車に用いられている．このサスペンションにおいては

多くの場合，フロント車軸中心より後方にステアリングギヤボックス ASSY が配置される．本論文でもこのタイ

プのサスペンションについて考える． 

3. 2. 1. ストラット式フロントサスペンションの構造 

図 3. 1 に一般的に市販されている車両のストラット式フロントサスペンションの 3D 図を示す． 

 

Fig. 3. 1  Strut type front suspension in 3D view. 

図中の X 軸は車両の前後方向を示し，Y 軸は左右，Z 軸は上下方向を示している．サスペンションの主な構成

部品は，グレーで示されたホイールおよびアクスルシャフト，紫色で示されたステアリングナックル，黄色で示

されたショックアブソーバ，赤色で示されたロアアーム，青色で示されたタイロッドおよびステアリングギヤボ

ックスである．ホイールとステアリングナックル，ショックアブソーバは，アクスルシャフトまわりのホイール

の回転を除いて一体となって動く．ロアアームは，図 3. 1 中に示された[D]および[G]でラバーブッシュを介して

ボデーに固定されている．また，[B]でボールジョイントを介してステアリングナックルと結合されている．タイ

ロッドは[C]でボールジョイントを介してステアリングナックルと結合されている．また，[H]でボールジョイン

トを介してステアリングギヤボックスと結合されている． 

図 3. 2 にストラット式フロントサスペンションの平面視模式図を示す．図 3. 1 中の[A]から[I]は，図 3. 2 の点A

から点 I に対応する．以降は，これらを点 Aなどと表す．図 3. 2 においては，ホイールとステアリングナックル，

ショックアブソーバは一体となって動くため，全て緑線で示してある．以下ではこれをホイール部と呼ぶ．また，

ロアアームは点 B, D, G を結ぶ赤線で示してある．さらに，タイロッドは点 C と点H を結ぶ青線で示してある．

点 A, D, G にはラバーブッシュが使用され，点 B, C, H にはボールジョイントが使用される．3. 3 章および 3. 4 章
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で定性的にサスペンション挙動を考察する際，点 A, D, G, H については Y 軸方向の力や変位に注目する．このた

め図 3. 2 では点 A, D, G, H におけるラバーブッシュやボールジョイントを Y 軸方向のばねとしてモデル化を行

い，これらのばね定数を kAY, kDY, kGY, kHYとした．なお本論文ではサスペンションの挙動に注目するので，ボデー

剛性については十分高いものとしている． 

 

              

Fig. 3, 2  Top view of the front suspension. Red triangle represents the lower arm, blue line the tie rod and green lines the wheel parts. 

表 3. 1 に市販車における kAY, kDY, kGY, kHYの値の例を示す．この表において kAYは，点 Aにおけるラバーブッシ

ュ剛性およびショックアブソーバのロッド曲げ剛性を考慮したものとしている．また kHY は，ステアリングギヤ

ボックス ASSY の車体取付け剛性およびステアリングシャフトのねじり剛性を考慮したものとしている．市販さ

れている車両では kDYおよび kHYは高い値に設定され，kAYおよび kGYは低い値に設定されることが多い． 

Table 3. 1  Examples of the spring constants in Y direction. 

kAY  450 N/mm 

kDY  15200 N/mm 

kGY  500 N/mm 

kHY  16900 N/mm 

 

以下に，図 3. 2 に示すリンク配置の特徴とその理由およびばね定数が上述のように設定される理由について簡

単に説明しておく．ロアアーム前辺 B-D は，点 B が点 D に対しわずかに車両前方に位置しているが，車両 Y 軸

に近い角度に配置される．これは LF を軸力として受け，剛性を高くするためである．これに伴い kDYの値も高く

設定される．タイロッド軸 C-H はアクスルセンタより後方で辺 B-D に対しほぼ等長平行になるように配置され

る．これは，等長平行に近くなるよう設定することで辺 B-D と軸 C-H をパラレルリンク化し，これによりサスペ
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ンションへの前後入力挙動に対しホイールのトー角変化を小さく抑えるためである．ロアアームの点 G のばね定

数kGYの値は，段差乗り越え等の前後方向のショックをロアアームの回転で吸収できるよう低く設定されている． 

 

3. 2. 2. 旋回時のホイールに作用する LFと SAT 

車体進行方向に対してホイールの向きに角度差を与えることでホイールに LF と SAT が作用する．図 3. 3 に示

すように車両が左旋回する場合フロント左右輪に作用する LF はともに左向きであり，SAT はともに時計まわり

である．以降の考察では左旋回時の右輪すなわち旋回外輪を取り上げるが，旋回内輪についてもまったく同様の

議論が当てはまる． 

 

Fig. 3. 3  LF and SAT directions when turning in planar view. In the left-turn cornering, leftward LF and clockwise SAT act on the 

two front wheels.  

 

3. 2. 3. LFに対するトー角変化の実測値 

実車における，LF に対するトー角変化の実測値の例について述べておく．測定はAB Dynamics 社の K&C [3-6]

により行った．表 3. 2 に測定された市販車 4 車種のトー角変化およびキャンバ角変化を示す．測定の際は LF と

して左右輪に同時かつ同方向に 1000 N（タイヤ分担荷重の約 25%相当）を負荷した．測定されたトー角変化の負

表示は，トー角変化は車体が曲がる方向とは逆方向であることを示し，キャンバ角変化の正表示はタイヤの接地

点が車両内側へ変位して倒れる動きであることを示している．一般的な自動車のフロントサスペンションでは表

3. 2 のトー角変化の欄のように，車両が曲がろうとする方向とは反対の方向にトー角変化が生じるよう設定され

る．こうした設定の事を LF-C/S がアンダステアであると呼んでいる．これの目的は高速走行などにおいて操舵に

対する車両の過敏な反応を抑制し，適切なステアリングホイールトルクを得ることにある．前述のように本論文

では旋回外輪の挙動に注目して説明を行う．旋回外輪におけるアンダステアのトー角変化は車両外向きのトーア
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ウトになる．なお表 3. 2 の各値の絶対値は大きなものではない（特にトー角変化は 10-2deg程度）が，この程度の

値でも動的なステアリングホイールトルクや車両ヨー挙動に影響を与えること[3-7]は知られている． 

 

Table 3. 2  Measured LF compliance characteristics of front suspensions for 4 passenger cars for LF of 1000 N. 

 Vehicle A Vehicle B Vehicle C Vehicle D 

Toe angle change [deg] -0.004 -0.032 -0.02 -0.022 

Camber angle change [deg] 0.137 0.162 0.25 0.179 

 

 

3. 3. ストラット式フロントサスペンションの LFによる挙動 

本章では LF によるサスペンション挙動を考察し，サスペンション設計において LF-C/S に直接関係するサスペ

ンションの設計諸元を明らかにした． 

 

 3. 3. 1. LF作用時のサスペンションの挙動 

ホイール接地点に LF が作用するとサスペンションの各点は主に XY 平面に平行な面内で変位し，その結果とし

てホイールにトー角変化が生じる．ここでは，サスペンションの各点に作用する力とそれによる挙動について考

察を行う．まず，ホイール部の支持点である点 A, B, C に作用する力の Y 軸方向成分の向きおよび大きさについ

て考察を行うため，図 3. 4(a)に示す車両内側から見たホイール部の側面視を考えた． 図 3. 4(a)において LF は接

地点 J で紙面手前方向すなわち Y 軸負の向きに作用する．この力は車両に対しては内向きになる．このとき点 B, 

C を通る軸まわりのモーメントの釣合いにより，点 A に作用する力は接地点 J に作用する LF と同じ向きすなわ

ち車両内向きとなることがわかる．また，点 A, J を通る軸まわりのモーメントおよびホイール部に作用する力の

釣合いにより，点 B, C に作用する力はともに車両外向きとなることがわかる．次に点 A, B, C に作用する力の大

きさについて考える．以下ではこれらの力の大きさをそれぞれ FAY，FBY，FCYと表し，LF の大きさを FYと表した．

軸 A-J と軸 B-C の交点を Lとし，点 Lから点 A, B, C, J までの距離をそれぞれ a，b，c，dとして各点に作用する

力の大きさの比を表すと FAY : FY =d : a, FBY : FCY = c : b となる．これらをホイール部背面視である図 3. 4(b)に黒矢

印で示す．つぎに，点 A の変位の向きについて考える．点 A に作用する力は点 A に設置されたばねにより生じ

る．そのため点 Aは車両外向きに変位する．これを図 3. 4(b)に白抜き矢印で示した． 
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(a) Inner side view of the front wheel assy.            (b) Rear view of the front wheel assy. 

Fig. 3. 4  Inner side view and rear view of the front wheel assy when LF acts on the wheel. In the rear view, the black arrows represent 

Y-direction components of the forces acting on points A, B, C and J. The white arrow represents the displacement of point A. LF acts 

on point J in the negative Y-direction. On points B and C, forces with positive Y-direction components act. On point A, a force with 

negative Y-direction component acts, and displacement in positive Y-direction occurs. 

つぎに図 3. 5 のサスペンション平面視を使って点 B, Cに作用する力および変位について考えた．まずホイール

部の点 B, C に作用する力について考える．ここでは X 軸方向成分も含めて考える．点 C および点 H はボールジ

ョイントであるため，点 C に作用する力はタイロッド軸 C-H に沿うものになる．前述のようにホイール部の点 C

に作用する力の Y 軸方向成分は車両外向きのため，図 3. 5 の平面視におけるホイール部の点 C に作用する力は車

両外向き，かつやや前方を向く．点 A に作用する力は Y 軸に沿った方向とすると，ホイール部の力の釣合いか

ら，点 B に作用する力は車両外向き，かつやや後方を向く．図 3. 5 ではこれらの力を黒矢印で表した．また点 B, 

C に作用する力の大きさをそれぞれ FB, FCと表示した．ひきつづきロアアーム上の点 B およびタイロッド上の点

C に作用する力について考える．これらの点にはホイール部の点 B, Cに作用する力の反作用が働くため，ホイー

ル部の点 B, Cに作用する力とは向きが逆で大きさが同じ力が作用する． 

最後にこれらの力による変位について考える．ロアアーム上の点 B に作用する力は，ロアアームに並進と回転

の変位を生じさせる．表 3. 1 に示したように kDYは kGYに比べ大きいため，ここではこれらの変位を点 D の車両

内向きの並進変位と点 D に関する反時計まわりの回転変位で考える．また，タイロッド上の点 C に作用する力は

点 H を車両内側に変位させる．これらの変位を図 3. 5 では白抜き矢印で示してある．なお点 D, H の変位は厳密

には Y 軸方向以外の成分も持つが，これらがトー角変化に与える影響は非常に小さいので無視した．ロアアーム

の回転を考慮しない場合，点 D, H の Y 軸方向の変位の向きはそのまま点 B, C の Y 軸方向の変位の向きとなるの

で点 B, C は車両内向きに変位する．ただし，点 B, C の変位量は一般には同じではない．そのためこの差に起因
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し平面視で見たホイールにトー角変化が生じる．これによるトー角変化を本論文ではモードⅠによるトー角変化と

呼ぶことにする．また，上述のようにロアアームは点D を中心として回転する．この回転に起因して平面視で見

たホイールに前後挙動が生じる．この際，ロアアーム前辺 B-D とタイロッド軸 C-H のリンク作用によりホイール

にトー角変化が生じる．これによるトー角変化を本論文ではモードⅡによるトー角変化と呼ぶことにする．さら

に，図 3. 4(b)に示したように，点 Aは車両外向きに変位する．これに起因してホイール部が軸 B-C まわりに回転

することでトー角変化が生じる．これによるトー角変化を本論文ではモードⅢによるトー角変化と呼ぶことにす

る．以下にこれらの 3 つのモードによるトー角変化を順に検討する． 

 

Fig. 3. 5  Top view of the suspension when LF acts on the wheel. The black arrows represent the forces acting on points A, B, C and 

J. In this figure, LF acting on point J is represented by the black arrow starting from point I. The white arrows represent the directions 

of the displacements of point D and H, and the direction of rotation of the lower arm about point D.  

 

3. 3. 2. モードⅠによるトー角変化 

モードⅠによるトー角変化は，点 D と H の左右方向への変位差に起因して生じるものである．一般的な FF 車用

ストラット式フロントサスペンションでは，図 3. 4(a)に示した点 C, L間の距離 c は点 B, L間の距離 b よりも大き

い．そのため，ロアアーム上の点 B に作用する力の Y軸方向成分の大きさ FBYと，タイロッド上の点 C に作用す

る力の Y 軸方向成分の大きさ FCYの関係は FBY : FCY = c : b と示され，FBY > FCYになる．一方，表 3. 1 に示すよう

に点 D, H のばね定数 kDY, kHYは同程度の大きさを持つため，点 D, H の変位量は，点 D の車両内側への変位量が

点 H の変位量よりも大きくなる．したがって，点 B の車両内側への変位量が点 C の変位量よりも大きくなり，

ホイールのトー角変化はトーイン方向になる．このように，モードⅠによるトー角変化は，一般にはトーインとな

ることが多い．以上から，モードⅠによるトー角変化は，主にサスペンション諸元の寸法 b, c およびばね定数 kDY, 

kHYの 4 値によって決定されることが分かる．このモードⅠによるトー角変化をトーインからトーアウトにするこ

とは，寸法 b を cよりも大きくする，もしくは kHYを kDYに比べて十分低いもとのとすることで可能になるが，こ

れは一般的には他のサスペンション特性の制約により困難であることが多い． 
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3. 3. 3. モードⅡによるトー角変化 

モードⅡによるトー角変化は，ロアアームの点 D まわりの回転に起因して生じる．ただし，点 D, H の車両左右

方向への変位差によるトー角変化はすでにモードⅠで考慮しているため，モードⅡによるトー角変化を議論する場

合は点 D, H は車両左右方向へは変位しないものとした．ロアアームの辺 B-D，タイロッド軸 C-H およびホイー

ル部の辺 B-C は 4 節リンク機構を構成している．そのため，辺 B-D が点 D まわりに回転することにより軸 C-H

とのリンク作用によりホイールのトー角変化が起こる可能性がある．これをいくつかの場合に分けて考える． 

はじめに，点 B が点 D よりも車両前方に位置する場合について検討した．検討に際し，図 3. 6(a), (b), (c)に示す

ように，軸 C-H が辺 B-D と平行な場合（図 3. 6(a)），軸 C-H と辺 B-D の間隔が車両内側に向かって広がっている

場合（図 3. 6(b)），軸 C-H と辺 B-D の間隔が車両内側に向かって狭くなっている場合（図 3. 6(c)）の 3 つを考え

た．ただし，いずれも辺 B-D に対して軸 C-H がなす角度は大きくないものとする．また，ロアアームは反時計ま

わりに回転し，それに伴って軸 C-H も同じ方向に回転するとする．なお，図 3. 6 では点 Aおよび点 Aと B をつ

なぐ線は省略してある．まず，図 3. 6(a)の軸 C-H が辺 B-D と平行な場合を考える．この場合は，辺 B-D と軸 C-

H は等長であるとすると，点 B, C, H, D をつないで得られるリンク機構はパラレルリンクとなるため，点 B, Cの

変位は図 3. 6(a)に黒矢印で示すように同じとなり，ホイールのトー角変化は生じない．つぎに，図 3. 6(b)のよう

に辺 B-D と軸 C-H の間隔が車両内側に向かって広がっている場合を考える．この場合は，図 3. 6(b)に黒矢印で示

すように，点 C の車両内側への変位量が点 B の変位量よりも大きくなる．そのためホイールのトー角変化はトー

アウトになる．最後に，図 3. 6(c)のように辺 B-D と軸 C-H の間隔が車両内側に向かって狭くなっている場合を考

える．この場合は，図 3. 6(c)に黒矢印で示すように，点 C の車両内側への変位量が点 B の変位量よりも小さくな

る．そのため，ホイールのトー角変化はトーインになる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(a) Case where BD and CH            (b) Case where distance DH is          (c) Case where distance DH is 

   are parallel.                         larger than that of BC.                smaller than that of BC. 

Fig. 3. 6  Changes in the toe angles for different configurations of the suspension in which point B is located slightly forward of point 

D when the lateral force acts on the wheel. As shown in figure (a), for the case where the side B-D and the axis C-H are parallel and 

have the same length, change in toe angle does not occur. As shown in figure (b), for the case where distance DH is larger than that of 

BC, change in toe angle in the direction of toe-out occurs. As shown in figure (c), for the case where distance DH is smaller than that 

of BC, change in toe angle in the direction of toe-in occurs. 
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つぎに，点 B が点 D よりも車両後方に位置する場合について検討した．検討に際し図 3. 7(a)，(b)，(c)に示すよ

うに軸 C-H が辺 B-D が平行な場合（図 3. 7(a)），軸 C-H と辺 B-D の間隔が車両内側に向かって広がっている場合

（図 3. 7(b)），軸 C-H と辺 B-D の間隔が車両内側に向かって狭くなっている場合（図 3. 7(c)）の 3 つを考えた．

ここでも辺 B-D に対して軸 C-H がなす角度は大きくないものとする．また，ロアアームの回転は図 3. 6 とは逆の

時計まわりになり，それに伴って軸 C-H も同じ方向に回転するとする．まず，図 3. 7(a)の軸 C-H が辺 B-D と平

行な場合を考える．この場合は辺 B-D と軸 C-H は等長であるとすると，図 3. 6(a)と同様にホイールのトー角変化

は生じない．つぎに，図 3. 7(b)のように軸 C-H と辺 B-D の間隔が車両内側に向かって広がっている場合を考え

る．この場合は，点 C の車両内側への変位量が点 B の変位量よりも小さくなる．そのためホイールのトー角変化

はトーインになる．最後に図 3. 7(c)のように軸 C-H と辺 B-D の間隔が車両内側に向かって狭くなっている場合を

考える．この場合は，点 C の車両内側への変位量が点 B の変位量よりも大きくなる．そのため，ホイールのトー

角変化はトーアウトになる．以上から，モードⅡによる点 D まわりのロアアーム回転方向は点 B と点 D の前後位

置関係によって決定され，その回転挙動によるトー角変化の方向は，辺 B-C および軸 C-H のリンク作用により決

定されることが分かる．またトー角変化量は，ロアアーム回転角の大きさとリンク作用により決定されることが

分かる．  

 

(a) Case where BD and CH            (b) Case where distance DH is         (c) Case where distance DH is 

   are parallel.                         larger than that of BC.               smaller than that of BC. 

Fig. 3. 7  Changes in the toe angles for different configurations of the suspension in which point B is located slightly backward of 

point D when the lateral force acts on the wheel. As shown in figure (a), for the case where the side B-D and the axis C-H are parallel 

and have the same length, change in toe angle does not occur. As shown in figure (b), for the case where distance DH is larger than 

that of BC, change in toe angle in the direction of toe-in occurs. As shown in figure (c), for the case where distance DH is smaller than 

that of BC, change in toe angle in the direction of toe-out occurs. 

 

3. 3. 4. モードⅢによるトー角変化 

モードⅢによるトー角変化は，点 Aが車両外側へ変位し，ホイール部が軸 B-C まわりに車両後方から見て時計

まわりに回転することに起因して生じるものである．ただし，点 B, CのＹ軸方向変位によるトー角変化はすでに
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モードⅠおよびモードⅡで考慮しているため，モードⅢによるトー角変化を議論する場合には点 B, Cは変位しない

ものとする．図 3. 4(a)に示すように，点 B が点 C より低い場合はホイール部の回転は平面視上で時計まわりの成

分をもつことになり，ホイールのトー角変化はトーアウトとなる．そして同時にポジティブ方向へのキャンバ角

変化を生じる．逆に点 B が点 C より高い場合，トー角変化はトーインとなり，同時にポジティブ方向へのキャン

バ角変化を生じる．点 B と C が同じ高さの場合，トー角変化は生じず，ポジティブ方向へのキャンバ角変化のみ

が生じる．以上からモードⅢによるトー角変化の方向は，点 B と点 C の上下方向の位置関係により決定され，ト

ー角変化の大きさは軸 B-C の前後方向への傾き角，および軸 B-C まわりの点 A の回転角により決定されること

が分かる．  

 

3. 3. 5. LF-C/Sとサスペンション諸元のまとめ 

ここでストラット式フロントサスペンションにおける LF-C/S とサスペンション諸元の関係についてまとめ，

設計へ応用する際の指針について述べておく．LF-C/S はモードⅠ, Ⅱ, Ⅲからなる．モードⅠによるトー角変化は，図

3. 4(a)に示す寸法 b, c の比およびばね定数 kDYと kHYで決まり，一般的な FF 用ストラット式フロントサスペンシ

ョンではトーインになることが多い．モードⅡによるトー角変化は，点 B, C, H, D をつないで得られるリンク機構

の配置によりトー角変化方向が決定され，トーイントーアウトのどちらの方向にもなり得る．また，トー角変化

量はロアアームの平面視回転角の大きさとリンク作用により決定される．モードⅢによるトー角変化の方向は，

点 B と点 C の上下方向の位置関係により決定され，トー角変化の大きさは軸 B-C の前後方向への傾き角および

軸 B-C まわりの点 Aの回転角により決定される．一般的な FF 用ストラット式フロントサスペンションでは，点

B は点 C よりも低い位置に設定されるため，トー角変化はトーアウトになる．モードⅠ，モードⅡ，モードⅢの 3

つのトー角変化は一般には小さいため，後の数値例で示すように，最終的な LF-C/S はこれら 3 つのモードの線

形和で近似できる．通常は LF によるトー角変化は微小なトーアウトとすることが望ましい．たそのためモードⅠ

によりトーインとなる場合には，ここでの議論に基づきモードⅡおよびモードⅢによるトー角変化を使用して最

終的なトー角変化を微小なトーアウトになる設計諸元を定めればよいことになる． 

 

3. 4. ストラット式フロントサスペンションの SATによる挙動 

本章では SAT によるストラット式フロントサスペンション挙動を考察し，サスペンション設計において SAT-

C/S に直接関係するサスペンションの設計諸元を明らかにした． 

3. 4. 1. SAT作用時のサスペンション挙動 

LF が作用する場合と同様に，SAT が作用する場合にもサスペンションの各点は主に X-Y 平面内で変位し，その

結果としてホイールにトー角変化が生じる．ここでもサスペンションの各点に作用する力とそれによる挙動につ



 

35 

 

いて考察を行う．まず，ホイール部の支持点である点 A, B, C に作用する力の Y 軸方向成分の向きおよび大きさ

について考える．図 3. 3 に示したように，左旋回時には時計まわりの SAT が作用する．ホイール部のモーメント

の釣合いから，右側ホイール部の点 B, C に作用する力の Y 軸方向成分はそれぞれ車両内向きおよび外向きにな

る．点 Aに作用する力の向きおよび 3 つの点に作用する力の大きさについて検討するため，図 3. 8 に示すホイー

ル部の背面視を考える．ここでは点 J には力は作用しないとする．点 B, Cにおいてはすぐ上で述べたように，そ

れぞれ車両内向きおよび外向きの力が作用する．図 3. 8 ではこれらの力を黒矢印で示し，その大きさを FBY, FCY

で表した．また，点 Aに作用する力の大きさを FAYとする．点 A, B 間および点 A, C 間の Z 軸方向の距離をそれ

ぞれ b’, c’とすると，点 Aまわりのモーメントの釣合いより FBY : FCY = c’ : b’となる．また点 C まわりのモーメン

トの釣合いより，点 Aに作用する力の向きは点 B に作用する力の向きと同様に車両内向きになり FAY : FBY = b’−c’ : 

c’と示される．b’と c’の差は大きくはない．そのため FBYと FCYは同程度であり，FAYは比較的小さいことが分か

る．つぎに，点 Aの変位の向きについて考える．点 Aに作用する力の向きは図 3. 4(b)に示す LF の場合と同じに

なり，点 A の変位は図 3. 8 に白抜き矢印で示すように車両外向きとなる．この変位により SAT が作用する場合

にも LF-C/S 同様にモードⅢによるトー角変化が生じることが分かる． 

 
Fig. 3. 8  Rear view of the front wheel assy when SAT acts on the wheel. The black arrows represent Y-direction components of the 

forces at points A, B and C. The white arrow represents the displacement of point A. On point C, a force with positive Y-direction 

component acts. On point A and B, forces with negative Y-direction components act. In addition, at point A displacement in positive 

Y-direction occurs. 

つぎに，図 3. 9 に示すサスペンションの平面視により点 B, C に作用する力について考える．図 3. 9 では SAT

を点 Iまわりに作用するモーメントとして黒矢印で示してある．最初に，ホイール部の点 B, C に作用する力につ

いて考える．ここでは，X 軸方向成分も含めて考える．LF が作用する場合と同様に，点 C に作用する力はタイロ
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ッド軸 C-H に沿ったものとなる．前述のようにホイール部の点 C に作用する力の Y 軸方向成分は車両外向きで

あるため，図 3. 9 の平面視においてはホイール部の点 C に作用する力は車両外向きでやや前方を向く．点 Aに作

用する力は Y 軸に沿った方向であるとすると，ホイール部の力の釣合いから点 B に作用する力は車両内向きでや

や後方を向く．図 3. 9 にこれらの力を黒矢印で表した．また，点 B, Cに作用する力の大きさをそれぞれ FB, FCと

した．つぎに，ロアアーム上の点 B およびタイロッド上の点 C に作用する力について考える．これらの点にはホ

イール部の点 B, C に作用する力の反作用が働く．そのため，ホイール部の点 B, C に作用する力とは向きが逆で

同じ大きさの力が作用する．最後に，これらの力による変位について考える．ロアアーム上の点 B に作用する力

は点 D を車両外向きに変位させ，タイロッド上の点 C に作用する力は点 H を車両内向きに変位させる．図 3. 9

ではこれらの変位を白抜き矢印で示した．両者の変位差により SAT が作用する場合にも LF-C/S 同様にモードⅠに

よるトー角変化が生じることが分かる．また，一般にはロアアーム上の点 B に作用する力によりロアアームは点

D まわりに回転し，LF-C/S 同様のモードⅡによるトー角変化も存在する．ただし，図 3. 9 に示すように辺 B-D と

軸 C-H が平行に近い場合は，点 B に作用する力による点 D まわりのモーメントは小さく，ロアアームの回転も

小さい．以下に，SAT-C/S におけるモードⅠ，モードⅡ，モードⅢによるトー角変化について考える． 

 

Fig. 3. 9  Top view of the suspension when SAT acts on the wheel. The black arrows represent the forces acting on points A, B 

and C. The white arrows represent the directions of the displacements of points D and H. The force acting on point B of the lower 

arm may rotate the lower arm about point D, although it is not the case in this figure. 

 

3. 4. 2. モードⅠによるトー角変化 

ロアアーム上の点 B, C に作用する力の向きは図 3. 9 に示すようになる．そのため点 D の変位は図 3. 9 のよう

に車両外向きになり点 H の変位は車両内向きになる．したがって，モードⅠによるトー角変化はトーアウトとな

る．本モードでのトー角変化の大きさは点 D, H の変位の大きさにより決まるので，FBY，FCYおよび kDY，kHYによ

り決まる．このうち FBY，FCYは FAYの大きさが大きくないことから，FBY，FCYによる点 I まわりのモーメントが

ほぼ SAT と釣合うように定まると考えられる．したがって，点 B, C 間の車両前後方向の距離が大きければ FBY, 
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FCYは小さくなってトーアウト量が減り，逆に点 B, C 間の車両前後方向の距離が小さければ FBY, FCYは大きくな

ってトーアウト量が増える． 

3. 4. 3. モードⅡによるトー角変化 

LF が作用する場合と同様に，軸 C-H が辺 B-D と平行な場合（図 3. 9），車両内側に向かって広がっている場合

（図 3. 10(a)），車両内側に向かって狭くなっている場合（図 3. 10(b)）の 3 つに行いて考えた．SAT が作用する場

合には，ロアアームの回転方向は，図 3. 10(a)，図 3. 10(b)のように点 B と点 D の車両の前後位置関係に依存しな

い．そのため，ここでは点 B が点 D よりも車両前方に位置する場合についてのみ考える．はじめに，軸 C-H が

辺 B-D と平行な場合を考える．この場合は上で述べたように，点 B に作用する力による点 D まわりのモーメン

トは小さく，ロアアームの回転も小さい．したがってモードⅡによるトー角変化は小さいものになる．つぎに，軸

C-H と辺 B-D の間隔が車両内側に向かって広がっている場合を考える．この場合の力の作用図を図 3. 10(a)に示

す．この場合は，辺 B-D とロアアーム上の点 B に作用する力の向きの関係からロアアームは反時計まわりに回転

し，図 3. 6(b)に示したのと同様にトー角変化はトーアウトになる．最後に，軸 C-H と辺 B-D の間隔が車両内側に

向かって狭くなっている場合を考える．この場合の力の作用図を図 3. 10(b)に示す．この場合は，辺 B-D とロア

アーム上の点 B に作用する力の向きの関係からロアアームは時計まわりに回転する．この回転の向きは図 3. 6(c)

に示したものとは逆であり，トー角変化も逆向きのトーアウトになる．以上から，モードⅡによるトー角変化もモ

ードⅠ同様，サスペンションのレイアウトによらずトーアウトになり，そのトー角変化量はロアアームの平面視回

転角および辺 B-C および軸 C-H のリンク作用により決定されることが分かる． 

 

 

(a) Case where distance BC is smaller than that of DH.        (b) Case where distance BC is larger than that of DH. 

Fig. 3. 10.  Top views of the front suspension when SAT acts on the wheel. Figure (a) shows the case where distance DH is larger 

than that of BC. In this case the lower arm rotates in counterclockwise direction, and hence the change in toe angle becomes toe-out 

as shown in figure 6(b). Figure (b) shows the case where distance DH is smaller than that of BC．In this case the lower arm rotates in 

clockwise direction, and hence the change in toe angle becomes toe-out since it is the opposite case shown in figure 6(c).  
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3. 4. 4. モードⅢによるトー角変化 

前述のように，SAT が作用する場合でも LF が作用する場合と同様に点 A は車両外側へ変位する．したがって

トー角変化は，点 B が点 C より低い場合はトーアウトとなり，点 B が点 C より高い場合はトーインになる．ま

た点 B と Cが同じ高さの場合，トー角変化は生じずキャンバ角変化のみが生じる．トー角変化の大きさも軸 B-C

の前後方向への傾き角および軸 B-C まわりの点 Aの回転角により決定される． 

3. 4. 5. SAT-C/Sとサスペンション諸元のまとめ 

ここで，ストラット式フロントサスペンションにおける SAT-C/S とサスペンション諸元の関係についてまとめ

ておく．SAT-C/S も LF-C/S と同様にモードⅠ，モードⅡ，モードⅢの 3つのトー角変化からなる．モードⅠによるト

ー角変化は，一般的な FF用ストラット式フロントサスペンションでは LF-C/Sとは逆のトーアウトになる．また，

その大きさは点 B, C 間の車両前後方向の距離およびばね定数 kDYと kHYで決まる．モードⅡによるトー角変化も

LF-C/S とは異なり，サスペンションのリンク配置によらずトーアウトになり，その量はロアアームの平面視回転

角および辺 B-C および軸 C-H のリンク作用により決定される．モードⅢによるトー角変化については，LF-C/S

と同様にトー角変化の方向は点 B と点 C の高さの関係により決定され，その大きさは軸 B-C の前後方向への傾

き角および軸 B-C まわりの点 Aの回転角により決定される．一般的な FF 用ストラット式フロントサスペンショ

ンでは点 B は点 C よりも低く設定されるため，トー角変化はトーアウトになる．このように，一般的な配置のサ

スペンションにおいては LF-C/S と異なり，SAT-C/S の場合は全てのモードがトーアウトになる．モードⅠ，モー

ドⅡ，モードⅢの 3 つのトー角変化は一般には小さいため，後の数値例で示すように，最終的な SAT-C/S はこれ

ら 3 つのモードの線形和で近似できる． 

 

3. 5. CAEによる SAT-C/Sおよび LF-C/Sの算出 

本章では第 3. 3 節および 3. 4 節で行った考察の検証のため，CAE によるサスペンション挙動の計算を行う．LF

と SAT は測定により得られたデータを用いた．ただし LF に関しては測定におけるタイヤのスリップ角が小さい

範囲のため，タイヤに生じるコーナリングフォース（以降，CF とする）を LF とみなして取り扱うこととする． 

3. 5. 1. CFおよび SATの測定 

最初に CF と SAT の測定方法および得られたデータを簡潔に示す．なお，これは河田らの論文[3-8]で示したも

のと同じであるため，詳細についてはそちらを参照されたい．測定には A&D 社製フラットベルト試験機を用い

た．この試験機にサイズが 225/50R18 のタイヤを取り付け，CF と SAT を同時に測定した．測定に際しては高速

でのレーンチェンジの操舵初期部分を対象とした．ベルト速度は 100 km/hとし，タイヤに付与するスリップアン

グルは 0.2Hz の sin 波形で最大角度 0.65deg として変化させた．図 3. 11 に実際に測定装置で与えたスリップアン
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グルの時刻歴を示す．こうして得られた CF と SAT の測定データを図 3. 12 に示した．なお，この条件における最

大横加速度は 0.55G 程度であり，実車の常用域の範囲である． 

 

Fig.3. 11  Time history of SA given in the test at 100km/h. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 3. 12  Measurement results of CF and SAT at 100km/h. 

 

3. 5. 2. LF-C/Sおよび SAT-C/Sの CAE解析方法 

ここでは使用した CAE の解析方法について説明を行う．本 CAE 解析は愛知工業大学機械学科教授 神谷恵輔

氏の協力を得て同氏が提案した解析法[3-9] [3-10]を使用して行った．解析モデルは図 3. 13 に示すように，車両旋

回外輪の 1 輪の 3D モデルとした． 

本モデルの詳細について説明する．点 B, Cにはボールジョイントが配置されており，任意の軸まわりに自由に

回転できる．このボールジョイントの剛性をばねとして考慮した．点 A, D, G は実車ではラバーブッシュで車体

に支持されている．計算モデルでは，ばねで剛壁に支持されているとした．なお点 Aの X 軸方向および Y 軸方向

のばね定数は，ショックアブソーバの曲げ剛性を含めた値とした．点 H は実車ではタイロッドインナボールジョ

イントが配置されこの点でタイロッドがステアリングギヤボックス ASSY に結合されているが，計算モデルでは

ばねで剛壁に支持されているとした．なお，Y 軸方向のばね定数は，パワーステアリングモータ位置で回転を止
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めた際のステアリング系ねじりばね定数を含めた値とした．タイヤ接地点 J ではタイヤの Z 軸方向変位のみを拘

束し，X 軸，Y 軸方向変位および各軸まわりの回転は自由にできるものとした．なお神谷氏の方法では解析に際

し可動物体の質量および慣性モーメントが必要になるが，準静的な解析となるよう可動部質量を十分軽くし，各

ばねと並列に適当な係数値の粘性減衰を与えた．これらのパラメータの値の決定に際しては，あらかじめステッ

プ入力に対する応答を求め，この応答が十分早く整定するように定めた．さらに時刻歴計算をするときの時間刻

みは2 × 10−7sec と十分小さい値に設定した． 

 

Fig. 3. 13  Front suspension model used in CAE. 

 

Table 3. 3  Suspension specifications. 

 

Suspension points 
Location 

X, Y, Z [mm] 

Spring constants 

Translation [N/mm] Torsion [Nm/deg] 

X Y Z X Y Z 

A : Upper support 1067, 571, 1595 450 450 333 4 4 0 

B : Lower ball joint 984, 725, 960 21300 21300 39200 0 0 0 

C : Tie rod outer ball joint 1130, 685, 1068 34300 34300 13500 0 0 0 

D : Lower arm front bush 1013, 338, 959 922 15200 15200 276 200 200 

G : Lower arm rear bush 1281, 360, 970 1500 500 244 1.42 3.5 3.59 

H: Tie rod inner ball joint 1169, 304, 1058 10080 16900 10080 0 0 0 

I : Wheel center 1000, 764, 1084 - - - - - - 

J : Tire contact point  1000, 766, 795 - - - - - - 

 

サスペンションモデルの各点の座標およびばね定数を表 3. 3 に示す．この表 3 そのものの LF-C/S および SAT-

C/S の計算を行い，表 3. 3 から設計諸元を変更した計算も行った．設計諸元違いによる計算の目的は 3. 3 節およ

び 3. 4 節で議論した各モードによるトー角変化の検証である．具体的な手順は，表 3. 3 に示した仕様そのもので
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の LF-C/S および SAT-C/S の計算を行い，表 3. 3 に対し点 H のばね定数 kHYを 1/2 低下させたもの，点 H の X 座

標を点 C の X 座標と同じにしたもの，点 Aのばね定数 kAYの値を 2倍にしたものの計 4 種類の計算を行った． 

表 3. 3 そのものの計算を Case 0 と呼ぶことにし，そこから kHYの値を半分にした場合を Case Ⅰとした．kHYの値

を半分にする目的は，点 D, H の車両左右方向への変位量差によるホイールトー角変化すなわちモードⅠによるト

ー角変化を観察することにある．さらに点 H の X 座標を点 C の X 座標と同じにした場合を Case Ⅱとした．点 H

と点 C の X 座標を同じにする目的は，辺 B-D と軸 C-H のレイアウト違いによるロアアームの回転によるモード

Ⅱによるトー角変化を観察することにある．最後に点 Aのばね定数 kAYの値を 2 倍にしたものを Case Ⅲとした．

これの目的は，軸 B-C まわりの点 Aの回転によるモードⅢによるトー角変化を観察することにある． 

3. 3 節の議論からは LF が作用する場合の Case ⅠではモードⅠによるトー角変化が Case 0 の場合に比べてトーア

ウト方向となること，Case ⅡではモードⅡによるトー角変化が Case 0 の場合に比べてトーイン方向となること，

Case ⅢではモードⅢによるトー角変化が Case 0 の場合に比べてトーイン方向となることがそれぞれ予想される．

また 3.4 節の議論からは SAT が作用する場合の Case ⅠではモードⅠによるトー角変化が Case 0 の場合に比べてト

ーアウト方向となること，Case ⅡではモードⅡによるトー角変化が Case 0 の場合に比べてトーアウト方向となる

こと，Case ⅢではモードⅢによるトー角変化が Case 0 の場合に比べてトーイン方向となることがそれぞれ予想さ

れる．これらを次節以降にて確認を行った． 

3. 5. 3. LFによるサスペンション各点挙動とトー角変化 

図 3. 14(a), (b), (c), (d)に，LF が作用する場合の Case 0, Case Ⅰ, Case Ⅱ, Case Ⅲの時刻 t = 1.2 s におけるサスペンシ

ョン各点の変位を平面視で示した．このとき SAT は作用しないものとした．図中の緑線，赤線，青線は初期状態

におけるホイール部，ロアアーム，タイロッドであり，各点の座標は表 3. 3 に示すとおりである．ただし，図の

縦軸，横軸のスケールはメートル単位としてある．各点の変位は，倍率を 500 倍として黒矢印で表示している． 

図 3. 14(a)より，点 Aは Y 軸正の向きに変位していること，点 D, H は Y 軸負の向きに変位していること，また

点 B, D, G の変位からロアアームは反時計まわりに回転していることが分かる．これらは，図 3. 4(b)，図 3. 5，図

3. 6(a)に示す結果と一致している．また図 3. 14(b)を(a)と比べると，点 H の左右方向のばね定数を 1/2 にすること

で点 H の Y 軸負方向の変位が増加していることが分かる．さらに，図 3. 14(c)を(a)と比べると，辺 B-D と軸 C-H

のレイアウト変更により点 C の Y 軸負方向の変位が減少しており，図 3. 14(d)を(a)と比べると点 Aの左右方向の

ばね定数を 2倍にすることで点 Aの Y 軸正方向の変位が減少していることが分かる．これらを数値として表 3. 4

に示す． 

この表の ΔYⅠDは点 D に対する点 H の Y 軸方向の変位差である．また ΔYⅡはロアアーム上の点 B に対するタイ

ロッド上の点 C の Y 軸方向の変位差から ΔYⅠDを差し引いたものであり，ΔYⅢは点 A の Y 軸方向変位と，ホイー

ル部の点 B, C の Y 軸方向変位の平均値との差である．ΔYⅠDは 3. 3 節で議論したモードⅠによるトー角変化に対応
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し，正の場合にはトー角変化はトーイン方向であることを示す．ΔYⅡはモードⅡによるトー角変化に対応し，正の

場合にはトー角変化はトーイン方向であることを示す．また ΔYⅢはモードⅢによるトー角変化に対応し，正の場

合にはトー角変化はトーアウト方向であることを示す．なお，今回の計算モデルでは点 B, C に配置されたボール

ジョイントの剛性も考慮しているため，これにより，ロアアーム上の点 B およびタイロッド上の点 C と，ホイ

ール部の点 B, C の変位は異なったものとなる．そこで，表 3. 4 では，ホイール部の点 B に対する点 C の Y 軸方

向の変位差から ΔYⅡを差し引いたものを ΔYⅠとして示してある．これは，実質的なモードⅠによるトー角変化に対

応する． 

表 3. 4 より Case 0 の ΔYⅠは正の値となっており，モードⅠによるトー角変化はトーインであることが分かる．ま

た，ΔYⅡの値は負の値となっており，モードⅡによるトー角変化はトーアウトであること，ΔYⅡの絶対値は ΔYⅠの絶

対値に比べて小さく，モードⅡによるトー角変化はモードⅠに比べて小さいことが分かる．さらに，ΔYⅢの値は正

となっており，モードⅢによるトー角変化はトーアウトであることが分かる．Case Ⅰの場合は Case 0 の場合に比

べて ΔYⅠの値が減少しており，モードⅠによるトーイン量が減少していることが分かる．これは Case 0 の場合に比

べてトー角変化がトーアウト方向になることを意味している．Case Ⅱの場合は，Case 0 の場合に比べて ΔYⅡの値

が増加しており，モードⅡによるトーイン量が増加していることが分かる．これは Case 0 の場合に比べてトー角

変化がトーイン方向であることを意味する．Case Ⅲの場合は Case 0 の場合に比べて ΔYⅢの値が減少しており，モ

ードⅢによるトーアウト量が減少していることが分かる．これは Case 0 の場合に比べてトー角変化がトーイン方

向であることを意味する．以上の表 3. 4 の考察結果は，3. 5. 2 項で述べた 3, 4 節の議論から予想さる結果と一致

する．これをさらに確認するため，トー角変化の時刻歴を図 3. 15 に示した．縦軸が正の領域はトーイン，負の領

域はトーアウトを示している．この図からも Case Ⅰは Case 0 に比べてトーアウト量が増加することが分かる．Case 

Ⅱは Case 0 に比べてトーアウト量が減少し，トーイン方向の挙動をしている．Case Ⅲは Case 0 に比べてトーアウ

ト量が大幅に減少し，トー角変化はトーインとなっている．これらは先の考察結果と一致する． 
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(a) Case 0                                     (b) Case Ⅰ 

   

(c) Case Ⅱ                                    (d) Case Ⅲ 

Fig. 3. 14  Results of displacements of each point at t =1.2 [s] obtained by CAE analysis for Case 0, Case Ⅰ, Case Ⅱ and Case Ⅲ when 

LF acts. In these figures, displacements are plotted by black arrows with magnification factor of 500. In Case Ⅰ where kHY is halved, 

displacement in Y direction at point H is larger than that of Case 0. In Case Ⅱ where point H is moved to negative X direction, 

displacement in Y direction at point C is smaller than that of Case 0. In Case Ⅲ where kHY is doubled, displacement in Y direction at 

point A is smaller than that of Case 0. 

Table 3. 4  Values of parameters that correspond to change in tow angle by mode Ⅰ, Ⅱ and Ⅲ for Case 0, Case Ⅰ, Case Ⅱ and Case Ⅲ 

when LF acts. In Case Ⅰ, value of ΔyⅠ is decreased, which corresponds to that change in tow angle by mode Ⅰ is in direction of toe-out. 

In Case Ⅱ, value of ΔyⅡ is increased, which corresponds to that change in tow angle by mode Ⅱ is in direction of toe-in. In Case Ⅲ, 

value of ΔyⅢ is decreased, which corresponds to that change in tow angle by mode Ⅲ is in direction of toe-in. 

 ΔyⅠD  [m] ΔyⅠ [m] ΔyⅡ [m] ΔyⅢ [m] 

Case 0 4.20×10-5 7.10×10-5 −0.38×10-5 53.8×10-5 

Case Ⅰ 2.93×10-5 5.84×10-5 −0.39×10-5 54.4×10-5 

Case Ⅱ 4.11×10-5 7.03×10-5 ×10-5 52.1×10-5 

Case Ⅲ 4.22×10-5 7.15×10-5 −0.28×10-5 30.7×10-5 
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Fig. 3. 15  Time histories of change in toe angles for Case 0, Case Ⅰ, Case Ⅱ and Case Ⅲ when LF acts. In Case 0, change in toe angle 

is negative, which means that change in toe angle is toe-out. In Case Ⅰ, amount of toe-out is increased. In Case Ⅱ, amount of toe-out is 

decreased. In Case Ⅲ, change in toe angle is toe-in. 

つぎに，各モードのトー角変化を個別に求めた．具体的な算出方法を説明する．モードⅠ，モードⅡのトー角変

化は ΔYⅠ，ΔYⅡを点 B, C間の距離で除して求めた．モードⅢのトー角変化は，軸 BCまわりのホイール部の回転に

より ΔYⅢが生じるものと仮定して回転角を求め，この回転角の平面視への投影として算出した．Case 0 の場合の

結果を図 3. 16 に示す．この図には各モードのトー角変化の線形和および CAE 解析で求めたトー角変化をそれぞ

れ紫線，黒線で併せて示してある．紫線は黒線に非常に近く，モードⅠ，Ⅱ，Ⅲのトー角変化の線形和で CAE によ

るトー角変化を十分に近似できていることがわかる．  

 

Fig. 3. 16  Comparison of LF-C/S obtained by the CAE analysis and that obtained as the sum of the changes in toe angle by Mode Ⅰ, 

Ⅱ and Ⅲ. It is seen that the sum is very close to LF-C/S obtained by the CAE analysis. 

3. 5. 4. SATによるサスペンション各点挙動とトー角変化 

図 3. 17(a), (b), (c), (d)に，SAT が作用する場合の Case 0, Case Ⅰ, Case Ⅱ, Case Ⅲの時刻 t = 1.2 s におけるサスペン

ション各点の変位を平面視で示した．このとき LF は作用しないものとした．ここでも図 3. 14 と同様に各点の変

位を黒矢印で示し，変位を 500 倍にして表示している． 
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図 3. 17(a)より，点 Aは Y 軸正の向きに変位していること，点 D は Y 軸正，点 H は Y 軸負の向きに変位してい

ることが分かる．また点 B, D, G の変位から，ロアアームはほとんど回転していないことが分かる．これらは図 3. 

9 に示す結果と一致している．図 3. 17(b)を(a)と比べると，点 H の左右方向のばね定数を 1/2 にすることで点H の

Y 軸負方向の変位が増加していること，図 3. 17(c)を(a)と比べると辺 B-D と軸 C-H のレイアウト変更により点 C

の Y 軸負方向の変位が増加していること，図 3. 17(d)を(a)と比べると点 A の左右方向のばね定数を 2 倍にするこ

とから点 A の Y 軸正方向の変位が減少していることが分かる．LF の場合と同様に，これらを数値として表 3. 5

に示す．表 3. 5 の見方は表 3. 4 と同じである． 

   

(a) Case 0                                     (b) Case Ⅰ 

   

(c) Case Ⅱ                                    (d) Case Ⅲ 

Fig. 3. 17  Results of displacements of each point at t =1.2 [s] obtained by CAE analysis for Case 0, Case Ⅰ, Case Ⅱ and Case Ⅲ when 

SAT acts. In these figures, displacements are plotted by black arrows with magnification factor of 500. In Case Ⅰ where kHY is halved, 

displacement in Y direction at point H is larger than that of Case 0. In Case Ⅱ where point H is moved to negative X direction, rotational 

direction of the lower arm and tie rod is changed to clock-wise direction In Case Ⅲ where kHY is doubled, displacement in Y direction 

at point A is smaller than that of Case 0. 

 

0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8

0.7

0.8

0.9

1

1.1

1.2

1.3

Y axis

X
ax

is

B

C

D

G

H

A

I

0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8

0.7

0.8

0.9

1

1.1

1.2

1.3

Y axis

X
ax

is

B

C

D

G

H

A

I

0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8

0.7

0.8

0.9

1

1.1

1.2

1.3

Y axis

X
ax

is

B

C

D

G

H

A

I

0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8

0.7

0.8

0.9

1

1.1

1.2

1.3

Y axis

X
ax

is

B

C

D

G

H

A

I



 

46 

 

表 3. 5 より，Case 0 の ΔYⅠの値は負となっており，モードⅠによるトー角変化はトーアウトであることが分かる．

また，ΔYⅡの値は負の値となっておりモードⅡによるトー角変化はトーアウトであること，ΔYⅡの絶対値は ΔYⅠの絶

対値に比べて小さくモードⅡによるトー角変化はモードⅠに比べて小さいことが分かる．さらに，ΔYⅢの値は正と

なっており，モードⅢによるトー角変化はトーアウト方向であることが分かる．Case Ⅰの場合は Case 0 の場合に

比べて ΔYⅠの値が減少しており，モードⅠによるトーアウト量が増加していること，すなわち Case0 の場合に比べ

てトー角変化がトーアウト方向であることが分かる．Case Ⅱの場合も，Case 0 の場合に比べて ΔYⅡの値が減少し

ており，モードⅡによるトーアウト量が増加していること，すなわち Case0 の場合に比べてトー角変化がトーア

ウト方向であることが分かる．Case Ⅲの場合は Case 0 の場合に比べて ΔYⅢの値が減少しており，モードⅢによる

トーアウト量が減少していることが分かる．これは Case0 の場合に比べてトー角変化がトーイン方向であること

を意味している．以上は 3. 5. 2 項で述べた 3. 3 節および 3. 4 節の議論から予想さる結果と一致している．これを

さらに確認するためトー角変化の時刻歴を図 3. 18 に示した．図 3. 15 同様に縦軸の正の領域はトーイン，負の領

域はトーアウトを示している．この図からもCase ⅠはCase 0に比べてトーアウト量が増加していることが分かる．

Case Ⅱも Case 0 の場合に比べてトーアウト量が微小ながら増加している．Case Ⅲは Case 0 に比べてトーアウト量

が減少しており，トーイン方向の挙動をしている．これらは先の考察結果と一致する． 

Table 3. 5  Values of parameters that correspond to change in tow angle by mode Ⅰ, Ⅱ and Ⅲ for Case 0, Case Ⅰ, Case Ⅱ and Case Ⅲ 

when SAT acts. In Case Ⅰ, value of ΔyⅠ is decreased, which corresponds to that change in tow angle by mode Ⅰ is in direction of toe-

out. In Case Ⅱ, value of ΔyⅡ is decreased, which corresponds to that change in tow angle by mode Ⅱ is in direction of toe-out. In Case 

Ⅲ, value of ΔyⅢ is decreased, which corresponds to that change in tow angle by mode Ⅲ is in direction of toe-in. 

 ΔyⅠD  [m] ΔyⅠ  [m] ΔyⅡ [m] ΔyⅢ [m] 

Case 0 −2.86×10-5 −×10-5 −0.20×10-5 9.34×10-5 

Case Ⅰ −×10-5 −×10-5 −0.21×10-5 10.1×10-5 

Case Ⅱ −2.97×10-5 −×10-5 −×10-5 8.72×10-5 

Case Ⅲ −2.85×10-5 −×10-5 −0.18×10-5 4.91×10-5 

 

Fig. 3. 18  Time histories of change in toe angles for Case 0, Case Ⅰ, Case Ⅱ and Case Ⅲ when SAT acts. In all of Case 0, Case Ⅰ, 

Case Ⅱ and Case Ⅲ, change in toe angle is toe-out. In Case Ⅰ and Case Ⅱ, amount of toe-out is increased while in Case Ⅲ, amount of 

toe-out is decreased. 
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つぎに，SAT による各モードのトー角変化を個別に求めた．算出方法は LF の場合と同じである．Case 0 の場

合の結果を図 3. 19 に示す．この図には各モードのトー角変化の線形和および CAE 解析で求めたトー角変化をそ

れぞれ紫線，黒線で併せて示してある．紫線は黒線に非常に近く，モードⅠ，Ⅱ，Ⅲのトー角変化の線形和で CAE

によるトー角変化を十分に近似できていることがわかる． 

 

Fig. 3. 19  Comparison of SATF-C/S obtained by the CAE analysis and that obtained as the sum of the changes in toe angle by 

Mode Ⅰ, Ⅱ and Ⅲ. It is seen that the sum is very close to SAT-C/S obtained by the CAE analysis. 

3. 5. 5. LFによるトー角変化と SATによるトー角変化の比較 

今回の CAE 解析で用いた LF と SAT は，同一旋回において測定されたものである．そこで LF と SAT による

トー角変化の比較を行い旋回中の両者の比較を行った．まず，表 3. 3 に示したサスペンション諸元すなわち Case 

0 の比較を行う．図 3. 15 と図 3. 18 の黒線を比較すれば，同一旋回中の LF-C/S と SAT-C/S はどちらもトーアウ

トであることが分かる．ただし，その大きさについては，SAT-C/S は LF-C/S よりも大きな値を持っていること

が分かる．これは，表 3. 3 に示したサスペンション諸元ではコンプライアンスステア全体に占める SAT-C/S の

割合が LF-C/S より大きいことを示している．さらに，表 3. 4 と表 3. 5 の Case 0 を比較する．モードⅠについて

は，LF に対しては ΔyⅠは正であり，トー角変化はトーインであるのに対し，SAT に対しては ΔyⅠは負であり，ト

ー角変化はトーアウトであることが分かる．モードⅡについては，LF と SAT のどちらに対しても ΔyⅡは負であ

り，トー角変化はトーアウトであることが分かる．なお，大きさはどちらもモードⅠに比べると小さいものとな

っている．モードⅢについては，LF と SAT のどちらに対しても yⅢは正であり，どちらもトー角変化はトーアウ

トであるが，LF に対する ΔyⅢの方が SAT に対するものよりも大きいことが分かる．つぎに，Case 0 に対する

Case Ⅰ, Ⅱ, Ⅲの変化について比較する．Case Ⅰについては，LF と SAT のどちらに対しても ΔyⅠの変化の大きさは同

程度で，変化の向きも同じであることが分かる．これより，モードⅠに対して kHYが与える影響は LF と SAT のど

ちらに対してもほぼ同じであることが分かる．Case Ⅱについては，LF に対する ΔyⅡの変化は，SAT に対する ΔyⅡ

の変化より大きいことが分かる．これより，モードⅡに対して点 H の位置が与える影響は LF に対する方が SAT

に対するよりも大きいことが分かる．また今回の場合は，LF に対する場合と SAT に対する場合で変化の向きは
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逆であることが分かる．Case Ⅲについても，LF に対する ΔyⅢの変化は，SAT に対する ΔyⅢの変化より大きく，

モードⅢに対して kAYが与える影響は LF に対する方が SAT に対するよりも大きいことが分かる．ただし，Case 

Ⅱとは異なって，LF と SAT の両者に対する変化の向きは同じであることが分かる． 

 

3. 6. ステアリングギヤボックスが前輪車軸中心より前方に置かれた際の LF-C/S 

フロントのストラット式サスペンションには図 3. 20, 3. 21, 3.22 のようにステアリングギヤボックスが前輪車軸

より後方に配置されたもの（以降，単に R-SGB）と前方に置かれたもの（以降単に F-SGB）の 2 種類が存在する．

3. 3 節から 3. 5 節までに論じたものが前輪車軸より後方に配置されたものになる．本節では前輪車軸より前方に

配置されたものについて検討を行った． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 3. 20  3D diagram and names of each part of the strut type front suspension. The figure shows two types of steering gearboxes: 

one is F-SGB and another one is R-SGB. 

 

Fig. 3. 21  F-SGB suspension and steering system layout.   Fig. 3. 22  R-SGB suspension and steering system layout. 
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3. 6. 1. F-SGB に LFが作用した際のサスペンションの挙動 

 はじめに F-SGB に LF が作用した状態のフロントサスペンション各部に作用する力の大きさと方向を考える．

F-SGB に LF が作用した側面視を図 3. 23 (a)に示し，その背面視を図 3. 23 (b)に示した．なお，図中の FYは LF を

意味する．黒矢印は力の大きさと方向を示している．比較として R-SGB の場合を図 3. 24 に示した．両者は点 C

における力の方向が異なるのみで，サスペンション全体の変位の様相は同じである．そして，図 3. 23(b)に示すア

ッパーサポート点 Aには R-SGB 同様に車両外向きの変位が生じる．これにより R-SGB で述べた Mode Ⅲのサス

ペンション挙動が生じる．つぎに F-SGB に FY（=LF）が作用したサスペンションの平面視を図 3. 25 に示す．

FYによりロアアーム前辺B-D に車両内向きの FBYが，タイロッド軸 C-H に車両外向きの FCYがそれぞれ作

用する．これにより R-SGB で述べた Mode Ⅰのサスペンション挙動が生じる．そして，FBYの方向がロアア

ームの点 D に対し前方を指向することでロアアームを含むサスペンション全体に回転が生じる．これによ

り R-SGB で述べた Mode Ⅱのサスペンション挙動が生じる．図 3. 25 に示す F-SGB について説明する．タイ

ロッド C-H はのほぼ真横方向であり，ロアアーム前辺 B-D の点 B が点 D よりも車両前方に位置している．点 B

へ入力 FBYの方向は点 B の前方を指すためロアアーム全体は左回りの Mode Ⅱ挙動になる．そして，C-H と B-

D のリンク作用によりトーアウトになる．以上から，F-SGB においても R-SGB 同様の 3 つのサスペンション

挙動モードが存在することが分かる． 

 

 

 

 

      (a) Inner side view of the front wheel assy.             (b) Back view of the front wheel assy. 

Fig. 3. 23  Explanation of the direction of the force acting on each point of the wheel part with the steering gearbox assembly 

located forward of the center of the front axle. 
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(a) Inner side view of the front wheel assy.       (b)  Rear view of the front wheel assy. 

Fig. 3. 24  Explanation of the direction of the force acting on each point of the wheel part with the steering gearbox assembly 

located behind of the center of the front axle. 

 

 

 

Fig. 3. 25  Planar view of the suspension when LF acts on the wheel. The black arrows represent the forces acting on points A, 

B, C and J. In this figure, LF acting on point J is represented by the black arrow starting from point I. The white arrows represent 

the displacements of point D and H, and the rotation behavior of the lower arm around point D. 

 

3. 6. 2. F-SGBにおける ModeⅠによるトー角変化 

F-SGB において FY（=LF）が作用すると図 3. 25 に示すようにタイロッド軸 C-H は車両外側に変位し，ロア

アーム前辺 B-D には車両内側に変位する．その結果，必ずトーアウトになる．そして，その量は kDYと kHYの

和が大きくなると減少し，c/d が大きくなると増加する．市販されている R-SGB のフロントサスペンションの設
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計諸元値では必ずトーインになる．よって，F-SGB と R-SGB のMode Ⅰによる LF-C/S のトー角方向は互いに逆

向きになることが分かる． 

 

3. 6. 3. F-SGBにおける Mode Ⅱによるトー角変化 

平面視図 3. 26 に F-SGB の例を示す．図 3. 26 はタイロッド軸 C-H がほぼ真横方向に配置され，ロアアームの

前辺 B-D の点 B が点 D に対し車両後方に位置している．この場合，FYが作用した際の点 B への分力 FBYはロア

アームの点 D よりも後方を指向する．そのため図 3. 25 とは異なりロアアームには右回転の挙動が生じる．そし

て，C-H と B-D のリンク作用によりトーアウトになる．なお，タイロッド軸とロアアーム前辺の車両左右方向へ

の変位によるトー角変化は Mode Ⅰで考慮しているためここでは点 D, H は左右方向に変位しないものとして考え

ている．このように，F-GBS においても R-SGB 同様にサスペンションのレイアウトによりロアアームの回転方

向およびリンク作用によるトー角方向は変化することが分かる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4. 26  The figure showing the direction of force acting on each point of the suspension in a plan view. When the steering 

gear box is placed forward of the front axle, the tie rod axis C-H is pulled to the outside of the vehicle, and the front lower 

arm edge B-D is pushed to the inside of the vehicle. And the lower arm and tie rod rotate to clockwise. 

 

3. 6. 4. F-SGBにおける Mode Ⅲによるトー角変化 

Mode Ⅲによるトー角変化は，図 3. 24 (b)に示したようにアッパーサポート点 A が車両外側へ変位し，ホイール

部が軸 B-C まわりに車両後方から見て時計まわりに回転することに起因して生じる挙動である．点 B, C のＹ軸

方向変位によるトー角変化はすでに Mode Ⅰおよび Mode Ⅱで考慮しているため，Mode Ⅲによるトー角変化を議論

する場合には点 B, Cは変位しないものと考えた．図 3. 27 に F-SGB の側面視と上面視を示した．R-SGB でも述べ

たが，市販されている自動車のタイロッド軸は路面干渉による折損を防止するためタイロッドアウターボールジ

ョイント点 C はロアアームボールジョイント点 B に対して高い位置に置かれる．そのためアッパーサポート点 A
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の回転軸 B-C は図にあるように車両前方が高い軸になる．この軸まわりにホイールが回転する様子を上面視から

見ると必ずトーインになる．これは，R-SGB と逆になる．そして，トー角変化の大きさは軸 B-C の前後方向への

傾き角，および軸 B-C まわりの点 A の回転角すなわちアッパーサポート点 A の左右方向ばね定数により決定さ

れることが分かる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 3. 27  Toe angle variation due to wheel rotation around axis B-C. When point C in front of the vehicle is higher than 

point B, the toe angle changes in the toe-in direction due to wheel rotation around axis B-C. 

 

3. 7. 結  言 

エンジン横置きの FF 車に用いられる R-SGB 及び FR 車に用いられる F-SGB の LF-C/S および SAT-C/S とサス

ペンションの設計諸元の関係について検討を行った．まず定性的な検討を行い，LF-C/S と SAT-C/S はともに 3 つ

のモードのトー角変化からなること，LF-C/S と SAT-C/S ではこれらの 3つのモードにサスペンションの設計諸元

が与える影響が異なることを明らかにした．そして，一般的な R-SGB における LF-C/S はモードⅠではトーインと

なり，モードⅡはサスペンションレイアウトによりトーン，トーアウトのどちらにもなり，モードⅢはトーアウト

となることを示した．また SAT-C/S においてはモードⅠ，モードⅡ，モードⅢのいずれにおいてもトーアウトとな

ることを示した．一方，F-SGB における LF-C/S はモードⅠではトーアウトとなり，モードⅡはサスペンションレ

イアウトによりトーン，トーアウトのどちらにもなり，モードⅢはトーインとなることを示した．  
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第 4章 旋回横力が作用するフロントサスペンションのキングピン軸挙動に関する研究 

 

4. 1. 緒  言 

自動車は日常生活において必要不可欠な移動手段の一つであり，多くの改良により安全かつ安心に走行できる

よう操縦安定性の改良が行われてきた．そうした改良の中にフロントサスペンションのキングピン軸設定やサス

ペンションのコンプライアンス特性[4-1]の最適化がある． 

フロントサスペンションのキングピン軸とは，フロントホイールが転舵方向に回転する際の回転軸を指してい

る．これは，フロントホイールを側面から見た際のキャスタトレールおよびキャスタ角，フロントホイールを背

面から見たキングピンオフセットおよびキングピン角の 4 つの値で規定される軸になる．これら 4 値はフロント

サスペンションの計画もしくは設計において最初期に決定され，操縦安定性を含む車両特性に大きな影響がある

ものとされている．フロントサスペンションの設計手順としては，サスペンションの各結節点の回転挙動のみを

許し，サスペンションの構成要素が弾性変形しないものとみなしてキングピン軸の設定が行わる．そして，その

値は各国への届け出値，整備書やカタログ値などに使用されている．本論文では，サスペンションを弾性変形し

ないものとして決定されるキングピン軸のことを幾何キングピン軸と呼ぶことにする． 

一方，サスペンションのコンプライアンス特性とは，ホイールに加わる外力によってサスペンション各部が変

形することで生じるホイールの姿勢変化のことを指している．このホイール姿勢の種類は，ホイールのトー角変

化，キャンバ角変化，接地点変位量（接地点変位量のことを単にコンプライアンスと呼ぶ）の 3 値で整理され，

等価コーナリングパワーや等価コーナリングスチィフネス[4-2] [4-3] [4-4] [4-5]などに加工してサスペンションの

性能指標に使用されている．自動車が実際に旋回する際には，運転手の操舵による幾何キングピン軸まわりに回

転挙動が生じる．そして，タイヤによる旋回横力（以降，LF とする）が接地点に作用する．この旋回横力により

サスペンションに弾性変形すなわちコンプライアンス特性によるホイールの挙動が生じる．こうした弾性変形に

は弾性主軸が存在する可能性がある．そのため，実旋回時のホイール挙動は幾何キングピン軸まわりの回転と弾

性主軸まわりの回転の両者を合成した回転軸まわりに起きる可能性がある．ここでは，弾性主軸により生じる回

転軸を弾性キングピン軸と呼び，幾何キングピン軸と区別する．また，幾何キングピン軸と弾性キングピン軸の

合成により求まる回転軸を合成キングピン軸と呼ぶことにする． 

本論文では LF による弾性主軸および合成されたキングピン軸について定性的に検討を行い，それらを CAE に

より検証を行った．その結果，合成されたキングピン軸のキャスタトレールおよびキャスタ角が減少し，キング

ピンオフセットおよびキングピン傾角が増加する場合があることが分かった． 
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4. 2. ストラット式フロントサスペンション 

この章では，本論文で取り扱うストラット式フロントサスペンションの説明を行う．このサスペンションはエ

ンジン横置きの FF（フロントエンジンフロントドライブ）車に用いられている．このサスペンションにおいて多

くの場合，フロント車軸中心より後方にステアリングギヤボックス ASSY が配置される．本論文でもこのタイプ

のサスペンションについて考える． 

 

4. 2. 1. ストラット式フロントサスペンションの構造 

図 4. 1 に一般的に市販されている車両のストラット式フロントサスペンションの 3D 図を示す．図中の X 軸は

車両の前後方向を示し，Y 軸は左右，Z 軸は上下方向を示している．サスペンションの主な構成部品は，グレーで

示されたホイールおよびアクスルシャフト，紫色で示されたステアリングナックル，黄色で示されたショックア

ブソーバ，赤色で示されたロアアーム，青色で示されたタイロッドおよびステアリングギヤボックスである．ホ

イールとステアリングナックル，ショックアブソーバは，アクスルシャフトまわりのホイールの回転を除いて一

体となって動く．ロアアームは，図 1 中に示された[D]および[G]でラバーブッシュを介してボデーに固定されて

いる．また，[B]でボールジョイントを介してステアリングナックルと結合されている．タイロッドは[C]でボール

ジョイントを介してステアリングナックルと結合されている．また，[H]でボールジョイントを介してステアリン

グギヤボックスと結合されている． 

 

Fig. 4. 1  Strut type front suspension in 3D view. 

 

図 4. 2 にストラット式フロントサスペンションの平面視模式図を示す．図 4. 1 中の[A]から[I]は，図 2 の点 Aか

ら点 I に対応する．以降は，これらを点 A などと表す．図 4. 2 においては，ホイールとステアリングナックル，

ショックアブソーバは一体となって動くため，全て緑線で示してある．また，ロアアームは点 B, D, G を結ぶ赤

線で示してある．さらに，タイロッドは点 C と点 H を結ぶ青線で示してある．点A, D, G にはラバーブッシュが

使用され，点 B, C, H にはボールジョイントが使用される．  
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表 4. 1 に市販 SUV 車両における kAY, kDY, kGY, kHYの値の例を示す．この表において kAYは，点 Aにおけるラバー

ブッシュ剛性およびショックアブソーバのロッド曲げ剛性を考慮したものとしている．また kHY は，ステアリン

グギヤボックス ASSY の車体取付け剛性およびステアリングシャフトのねじり剛性を考慮したものとしている．

市販されている車両では kDYおよび kHYは高い値に設定され，kAYおよび kGYは低い値に設定されることが多い． 

以下に，図 4. 2 に示すリンク配置の特徴とその理由およびばね定数が上述のように設定される理由について簡

単に説明しておく．ロアアーム前辺 B-D は，点 B が点 D に対しわずかに車両前方に位置しているが，車両 Y 軸

に近い角度に配置される．これは LF を軸力として受け，剛性を高くするためである．これに伴い kDYの値も高く

設定される．タイロッド軸 C-H はアクスルセンタより後方で辺 B-D に対しほぼ等長平行になるように配置され

る．これは，等長平行に近くなるよう設定することで辺 B-D と軸 C-H をパラレルリンク化し，これによりサスペ

ンションへの前後入力挙動に対しホイールのトー角変化を小さく抑えるためである．ロアアームの点 G のばね定

数 kGYの値は，段差乗り越え時のショックを考慮して低く設定されている． 

              

 

Fig. 4. 2  Top view of the front suspension. Red triangle represents the lower arm, blue line the tie rod and green lines the 

wheel parts. 

Table 4. 1  Examples of the spring constants in Y direction. 

kAY  450 N/mm 

kDY  15200 N/mm 

kGY  500 N/mm 

kHY  16900 N/mm 
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4. 2. 2. フロントサスペンションのキングピン軸と操縦安定性 

この節ではフロントサスペンションのキングピン軸設定操縦性に与える影響について説明する．図 4. 3 にスト

ラット式フロントサスペンションの側面図を示し，図 4. 4 に同背面図を示した．ステアリングホイールを操作す

ることでフロントホイールはアッパーサポート点 A とロアボールジョイント点 B を結ぶキングピン軸まわりに

回転する．側面図の地面に垂直な線とキングピン軸の成す角をキャスタ角と呼び，キングピン軸が地面に当たっ

た点 K と接地点 J の距離をキャスタトレールと呼ぶ．背面図の地面に垂直な線とキングピン軸の成す角をキング

ピン角といい，キングピン軸が地面に当たった点 K と接地点 J の距離をキングピンオフセットと呼ぶ． 

キャスタトレールを増すと外乱によるホイールの切れ角を戻そうとする復元モーメントが大きくなり車両自身

の直進性が増す．また，操舵側からの入力に対しては図中のナックルアーム長 d と寸法 c の比によって接地点横

力への伝達力が変化する．また，キングピンオフセットは路面入力によるハンドルの取られに影響し，キャスタ

角およびキングピン角は転舵により車体に上下動を生じさせる．このようにキングピン軸設定による 4 値は操縦

安定性に影響を持っている． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4. 3  Strut front suspension in side view. Tie rod axial force is       Fig.4. 4  Strut front suspension in back view. 

affected by front suspension dimensions c and d.                       Kingpin offset is related to straightness. 

 

4. 2. 3. ストラット式フロントサスペンションの弾性幾何特性（横力コンプライアンス特性） 

この節では横力コンプライアンス特性について説明する．横力コンプライアンス特性はコンプライアンスステ

ア（LF によるホイールトー角変化），コンプライアンスキャンバ（LF によるホイールキャンバ角変化），コンプ
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ライアンス（LF による接地点変位量）の 3つの値で整理されている．本論文ではこれら 3 値を横力コンプライア

ンス特性 3 値と呼ぶことにする． 

実車を使用した横力コンプライアンス特性 3 値の測定は AB Dynamics 社の K&C [4-6]を使用して行われた．測

定値の例として表 4. 2 に市販 3 車種の値を示した．表 2 中の測定地は LF として左右輪に同時かつ同方向に 1000 

N（タイヤ分担荷重の約 25%相当）を負荷した際の値を示している．測定された横力コンプライアンスステアの

負表示は，トー角変化は車体が曲がる方向とは逆方向であることを示し，横力コンプライアンスキャンバの正表

示はタイヤの接地点が車両内側へ変位して倒れる動きであることを示し，横力コンプライアンスの正表示は入力

の方向に接地点が変位したことを示している． 

Table 4. 2  Measured lateral force compliance characteristics of front suspension for 3 passenger cars for lateral force of 1000N. 

This table shows the results for the outer wheel. Negative toe angle change means that the wheel rotates in direction of toe out 

and camber angle indicates positive camber. The grounding point is displaced in the input direction. 

 Vehicle A Vehicle B Vehicle C 

Lateral compliance steer : Toe angle change [deg] -0.004 -0.02 -0.022 

Lateral compliance camber : Camber angle change [deg] 0.137 0.25 0.179 

Lateral compliance : Input point movement [mm] 0.737 1.189 0.846 

 

一般的な自動車のフロントサスペンションの横力コンプライアンスステアは，車両が曲がろうとする方向とは

反対の方向にトー角変化が生じるよう設定される．こうした設定の事を LF-C/S がアンダステアであると呼んで

いる．これの目的は高速走行などにおいて操舵に対する車両の過敏な反応を抑制し，適切なステアリングホイー

ルトルクを得ることにある．本論文において以降の議論はフロントの旋回外輪について行った．なお，旋回内輪

についても同様の議論があてはまる．旋回外輪におけるアンダステアのトー角変化は車両外向きのトーアウトに

なる．なお表 2の各値の絶対値は大きなものではない（特にトー角変化は 10-2deg程度）が，この程度の値でも動

的なステアリングホイールトルクや車両ヨー挙動に影響を与える[4-7]ことは知られている．また，サスペンショ

ンの横力コンプライアンス特性に関し解説した書物[4-8] [4-9]がある． 

 

4. 3. 横力コンプライアンス特性 3値による弾性主軸 

本章では横力コンプライアンス特性 3 値による車両 X-Z 平面内の 2 次元的に観た弾性主軸および幾何キングピ

ン軸と合成したキングピン軸について定性的な検討を行った． 

 

4. 3. 1. 横力コンプライアンス特性によるホイール姿勢変化 
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本節では横力コンプライアンス特性 3 値を使い，車両 X-Z 平面内に生じるホイールの弾性主軸について検討を

行った．弾性主軸を求める方法として，ステアリングホイールを直進に保った状態すなわち幾何キングピン軸ま

わりの転舵の無い状態を想定し，LF によるホイール姿勢変化からその回転軸を求めた．LF によるホイールの挙

動には横力コンプライアンス特性 3 値で整理された以外の挙動も存在する．そのため実際のホイール挙動は 3 次

元的な瞬間ラセン挙動を取ることになるが，ここでは定性的な議論を目的として車両 X-Z 平面上における 2次元

による弾性主軸について検討を行った．  

最初にフロントホイールを車両 X-Y 平面上で見たホイール回転中心について検討を行った．図 4.5 に LF 作用

時のホイール挙動を示した．緑実線で示したホイールは LF 入力前，緑破線は LF 入力後のホイールを示してい

る．横力コンプライアンスステアと横力コンプライアンスの 2 値により回転中心点 X が求まり，緑実線から緑破

線で示すホイール位置に変位する．横力コンプライアンスステアがトーアウトである場合は図 4. 5 のように点 X

は車両前方に求まる．一方，トーインの場合は車両後方に求まる．横力コンプライアンス値を一定とすると横力

コンプライアンスステア値が小さいほど点 X はより車両前方向に求まる．また，横力コンプライアンスステア値

を一定とすると横力コンプライアンス値が大きくなっても点 X はより車両前方向に求まる特性を持つことが分

かる． 

 

Fig. 4. 5  Top view of the wheel movement when LF acts on the wheel. Rotation center made by lateral compliance. When 

the lateral force compliance steer is under, the rotation center is found in in front of the vehicle. 

 

つぎにフロントホイールを車両 Y-Z 平面上で見たホイール回転中心について検討を行った．図 4.6 に LF 作用時

のホイール挙動を示した．緑実線で示したホイールは LF 入力前，緑破線は LF 入力後のホイールを示している．
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横力コンプライアンスキャンバ角と横力コンプライアンスの 2 値により回転中心点 Y が求まり，緑実線から緑破

線で示すホイール位置に変位する．横力コンプライアンスキャンバおよび横力コンプライアンスは常に正の値に

なるため点 Y は図のように車両上方に求まる．横力コンプライアンス値を一定とすると横力コンプライアンスキ

ャンバ値が小さいほど点 Yはより車両上方に求まる．また，横力コンプライアンスキャンバ値を一定とすると横

力コンプライアンス値が大きくなっても点 Y はより車両上方に求まる特性を持つことが分かる． 

 

Fig. 4. 6  Back view of the wheel movement when LF acts on the wheel. Rotation center made by lateral compliance. The 

rotation center is found above the vehicle due to the camber angle and the movement of the contact point caused by the action 

of the lateral force. 

 

先に求めた点 X, Y を結ぶ軸 X-Y は X-Z 平面上における回転軸すなわち弾性主軸になる．本論文では横力コン

プライアンス特性によるホイールの弾性主軸を弾性キングピン軸と呼ぶことで，先に述べた幾何キングピン軸と

区別している． 

図 4.7 に弾性キングピン軸を 3 次元的に図示した．緑実線で示したホイールは LF 作用前を示し，緑破線で示し

たホイールは LF 作用後を示している．図 4.7 は横力コンプライアンスステアがトーアウトの車両の場合を示し

ている．得られた弾性キングピン軸は幾何キングピン軸から変位して異なるものになっている．また，弾性キン

グピン軸によるキャスタ角およびキャスタトレールは，ともに幾何キングピン軸のそれに対し大きな値に変化す

ることが分かる． 
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X-Z 平面上の弾性キングピン軸 X-Y は，横力コンプライアンスステア角を θZ，横力コンプライアンスキャンバ

角を θX，横力コンプライアンス量を L，接地点 J を原点(0, 0)とすることで式 1, 2 のように求めることができる． 

 

 

Fig. 4. 7  Formation of wheel rotation axis by lateral force compliance in 3D view. This figure is a 3D version of Figures 5 

and 6. The posture of the wheel is determined by the lateral force compliance characteristics of the front suspension by the 

ground contact lateral force acting on the front suspension with the steering tie rod fixed. Then, it rotates around the rotating 

elastic axis of the wheel. 
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(θZ : Lateral force compliance steer angle [deg], θX : Lateral force compliance camber angle [deg], W : Lateral compliance 

[mm], X : Distance between X and J [mm], Y : Distance between Y and J [mm]) 
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表 4. 2 に示した 3 車種の横力コンプライアンス特性 3値を使用して式(1), (2)によりそれぞれの弾性キングピン

軸を求めた．図 4. 8, 4. 9, 4. 10 にそれらを示す．表 4. 2 中の横力コンプライアンス特性 3 値の絶対値およびそれぞ

れの差は極めて小さいが，弾性キングピン軸として表示すことで車種ごとに大きく異なる弾性キングピン軸を持

つことが分かる． 

図 4. 8 は表 4. 2 中の A車の弾性キングピン軸を示している．他車比較でキャスタ角，キャスタトレールともに

最大の値になる．具体的には A車のキングピン軸によるキャスタ角が 7.5degから 85.7degに増加し，キャスタト

レールは 38mm から 4060mm に増加している．これは A 車の横力コンプライアンスステア値が他車比で小さい

ことに起因している．また，点 Y の高さも他車比で高い位置になっている．これは点 B の左右剛性に対し点 Aの

それが高い値になっていることが原因と考えられる． 

 

 

 

Fig. 4. 8  Elastic king pin axis of vehicle A in the side view. In this sample, an elastic kingpin axis with the largest caster angle 

and longest caster tail appears. The elastic kingpin axis here was obtained from Fig. 7 and Equations 1 and 2. The camber angle 

change is dominant in behavior of the wheel due to the lateral force of vehicle A. 

 

図 4. 9 は表 2 中の B 車の弾性キングピン軸を示している．他車比較でキャスタ角，キャスタトレールともに最

小の値になる．具体的には B 車のキングピン軸によるキャスタ角が 7.5degから 77.2degに増加し，キャスタトレ

ールは 38.7mmから 1179mmに増加している．これは B 車の横力コンプライアンス値が他車比で大きいことに起

因している．  
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Fig. 4. 9  Elastic king pin axis of vehicle B in side view. In this sample, an elastic kingpin axis with relatively small caster 

angle and short caster tail appears. The elastic kingpin axis here was obtained from Fig. 7 and Equations 1 and 2. The wheel 

behavior due to the lateral force of vehicle B has a larger toe angle change than that of vehicle A. 

 

図 4.10 は表 2 中の C 車の弾性キングピン軸を示している．他車比較でキャスタ角，キャスタトレールともに中

間の値になる．具体的には C 車のキングピン軸によるキャスタ角が 3.5degから 80.9degに増加し，キャスタトレ

ールは 15.8mmから 1721mmに増加している．  

 

Fig. 4. 10  Elastic king pin axis of vehicle C in side view. In this sample, an elastic kingpin axis with a relatively large caster 

angle and long caster tail appears. The elastic kingpin axis here was obtained from Fig. 7 and Equations 1 and 2. The wheel 

behavior due to the lateral force of vehicle C is similar to that of vehicle B. 

A

I

C

B

Y
ax

is

Caster angle of Geometric 

kingpin axis 7.5 [deg]

I (1000, 1055)

Y (1000, 1084)

Front

X’ (-179.0, 795) Ground line (X axis) K (959, 795) J (1000, 795)

Caster trail of Elastic kingpin 1179 [mm]

Caster trail of 

Geomeroric kingpin 38.7 [mm]

A

I

C
B

K (984, 795) J (1000, 795)Ground line (X axis)

Caster trail of 

Geomeroric kingpin 15.8 [mm]

Y (1000, 1084)

Y’ (1000, 1066)

Caster angle of Geometric 

kingpin axis 3.5 [deg]

Y
ax

is

X’ (-721, 795)

Front

Caster trail of Elastic kingpin 1721 [mm]



 

63 

 

4. 3. 2 弾性キングピン軸と幾何キングピン軸の関係 

第 4 章 3 節 1項ではステアリングホイールを固定し，人為的な幾何キングピン軸まわりのホイール回転が行わ

れない状態でのキングピン軸すなわち弾性キングピン軸を求めた．しかし，実際の自動車の旋回においては幾何

キングピン軸まわりのホイール回転と弾性キングピン軸まわりのホイール回転が同時に発生している．そのため

旋回におけるホイールの回転軸は幾何キングピン軸と弾性キングピン軸を合成した軸まわりに回転すると考えら

れる．本論文では幾何キングピン軸と弾性キングピン軸を合成してできる回転軸のことを合成キングピン軸と呼

び先の 2 つと区別する．  

人為的に行われる幾何キングピン軸まわりのホイール回転が少なく LF が大きい場合，合成キングピン軸は弾

性キングピン軸に近いものになり，逆に人為的なホイール回転が大きく LF が小さい場合の合成キングピン軸は

幾何キングピン軸に近いものになると考えられる．そこで図 4. 11 に幾何キングピン軸，弾性キングピン軸，合成

キングピン軸の 3 つの関係について図示した．幾何キングピン軸まわりの回転角 θGはステアリングホイールの操

舵角に比例する値であり，弾性キングピン軸まわりの回転角 θEは LF に比例する値になる．このため θGと θEに

直接的な関連性がなく，それらは走行条件や操舵条件に左右される．そのため走行と操舵条件を以下のように決

めて考察を行った．最初に車庫入れのように極低速で大舵角かつ LF が小さい場面を想定する．こうした場合，

幾何キングピン軸まわりの回転角 θG が弾性キングピン軸まわりの回転角 θE を大きく上回るため，合成キングピ

ン軸は幾何キングピン軸に極めて近いもしくは幾何キングピン軸そのものになると考えられる．つぎに高速道路

のように高速走行で微小舵角かつ LF が大きい場面を想定する．こうした場合，合成キングピン軸は幾何キング

ピン軸と弾性キングピン軸の中間位置に存在すると考えられる．おしまいに，最後に左右に傾斜した路面，いわ

ゆるカント路面を直進する場面を想定する．こうした場合，幾何キングピン軸まわりの回転角 θGは 0 になり弾性

キングピン軸まわりの回転 θEのみが生じる．そのため合成キングピン軸は弾性キングピン軸そのものになると考

えられる． 
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Fig. 4. 11  Synthetic kingpin axis with geometric kingpin axis and elastic kingpin axis. A synthetic kingpin axis consisting of a 

geometric kingpin axis and an elastic kingpin axis is generated between the two at a location corresponding to their respective rotation 

angle ratios. If the rotation angle about the geometric kingpin axis is large, the synthetic kingpin axis is formed close to the geometric 

kingpin axis, and if the rotation angle around the elastic kingpin axis is large, the synthetic kingpin axis is formed close to the elastic 

kingpin. 

 

4. 4. CAEによる弾性キングピン軸と合成キングピン軸の検証 

ここでは，横力コンプライアンス特性 3 値による弾性キングピンと合成キングピン軸について CAE を使用し

て 3次元的に検証した．具体的には高速走行のレーンチェンジのような微小舵角かつLFが大きい場面を想定し，

それにより弾性キングピン軸まわりのホイール回転角と幾何キングピン軸まわりの回転角が拮抗するような走行

状況における検討を行った． 

 

4. 4. 1.  横力コンプライアンス 3値の測定 

CAE 検討は市販 SUV 車を供試車両として行った．その準備として最初に供試車両のフロントサスペンション

の横力コンプライアンス特性の測定を行った．つぎに供試車両に装着されているタイヤのレーンチェンジにおけ

る操舵角によるLFの測定を行った．これらにより実旋回における弾性キングピンと合成キングピン軸を求めた． 

供試車両を AB. Dynamics社の K&C[4-10]を使用して横力コンプライアンス特性を測定した．簡単に測定方法を

説明しておく．被測定車両は 1 輪荷重が 4250N の小型 SUV になる．これのボデーを設備に固定した後，タイヤ
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に接するテーブルを 1 輪分担荷重になる高さに保持し，その後その高さにてテーブルを左右方向に変位させるこ

とで接地点横力を与えた．与える LF は±3000N としホイール面に取り付けた角度センサによりタイヤのトー角と

キャンバ角の測定を行った．また，接地点横方向変位はテーブルの変位量からタイヤの左右変形量を引くことで

算出した．なお，接地点への横力入力により生じるステアリングホイールの回転を止めるためにステアリングコ

ラム上のパワーアシストモータ位置で回転を止めて測定した．  

図 4. 12 に測定された横力コンプライアンスステア値を示す．横軸に負荷した LF を示し，縦軸に横力コンプラ

イアンスステア値を示した．測定値は原点から矢印に沿って右下方向に方に立ちあがっている．測定値の負領域

は自動車が曲がる方向とは反対向きのトー角変化すなわちトーアウトになることを示している．図 4. 13 に横力

コンプライアンスキャンバ値を示す．横軸に負荷した LF を示し，縦軸に横力コンプライアンスキャンバ値を示

した．測定値は原点から矢印に沿って右上方向に方に立ちあがっている．測定値の正領域はポジティブキャンバ

すなわちタイヤ接地点が入力方向である車両内側に傾くキャンバ角変化を示している． 

図 4. 14 に測定された横力コンプライアンス値を示す．横軸に負荷した LF を示し，縦軸に横力コンプライアン

値を示した．測定値は原点から矢印に沿って右上方向に方に立ちあがっている．なお，各測定値にはサスペンシ

ョン結節点のばね特性によるヒステリシスがある．そのため，以降の検討においては各図の黒丸点で示した LF=0, 

500, 1000, 1500, 2000, 2500, 3000N の 7 点の往路のみを使用した． 

 
Fig. 4. 12  Lateral force compliance steer. The lateral force compliance steer has a relatively large hysteresis. Negative value in lateral 

force compliance steer indicates understeer, and draws a diagram extending to the lower right as the lateral force at the ground contact 

point increases. Compliance steer has non-linear characteristics for ground contact lateral forces between 0 and 1000N. On the other 

hand, it has linear characteristics between 1000N and 3000N. (On turning outer wheel) 
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Fig. 4. 13  Lateral force compliance camber. The lateral force compliance camber has a hysteresis. Positive value in the lateral force 

compliance camber indicates a positive camber, and draws a diagram extending to the upper right as the lateral force at the ground 

contact point increases. Compliance camber has non-linear characteristics for ground contact lateral forces between 0 and 500N. On 

the other hand, it has linear characteristics between 500N and 3000N. (On turning outer wheel) 

 

 

Fig. 4. 14  Lateral force compliance. Lateral force compliance has a hysteresis. Positive value in lateral force compliance indicates 

the displacement of the lateral force at the ground contact point in the input direction, and draws a diagram extending to the upper 

right as the lateral force at the ground contact point increases. Compliance Value has non-linear characteristics for ground contact 

lateral forces between 0 and 500N. On the other hand, it has linear characteristics between 500N and 3000N. (On turning outer wheel) 

 

4. 4. 2. フラットベルト試験機による LFの測定 

ここでは CAE に使用する LF の取得について説明する．測定を行った LF を CAE のサスペンションモデルに

入力することで弾性キングピン軸および合成キングピン軸の算出に使用する．なお，サスペンションへの LF と

タイヤのコーナリングフォースは方向が異なり同じではないが，ここでの議論は高速レーンチェンジの初期操舵

すなわち微小操舵角域を取り扱うため，タイヤに生じるコーナリングフォースを車体への LF とみなすことにす
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る．測定には A&D 社製フラットベルト試験機[4-11]を用いた．この試験機に供試車両で使用される 225/50R18 の

タイヤを取り付け，コーナリングフォースおよびセルフアライニングトルクを同時に測定した．測定に際しては

高速でのレーンチェンジの操舵初期部分を対象とした．ベルト速度は 100 km/hとし，タイヤに付与するスリップ

アングルは 0.2Hz の sin 波形で最大角度 0.65deg として変化させた．図 4.15 に実際に測定装置で与えたスリップ

アングルの時刻歴を示す．こうして得られたコーナリングフォースの測定データを図 4. 16 に示した．なお，ここ

で示すコーナリングフォース及びセルフアライニングトルクおよびその測定方法は第 2章で示したものと同じで

あるため，詳細についてはそちらを参照されたい． 

 

Fig. 4. 15  Time history of SA given in the test at 100km/h on the flat belt tire tester. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4. 16  Measurement results of CF and SAT at 100km/h on the flat belt tire tester. The two values increase linearly with SA. 

 

4. 4. 3. CAEモデルの説明 

ここでは使用した CAE の解析方法について説明を行う．本 CAE 解析は愛知工業大学機械学科教授 神谷恵輔

氏の協力を得て同氏が提案した解析法[4-12][4-13]を使用して行った．解析モデルは図 4. 17 に示すように，車両旋

回外輪の 1 輪の 3D モデルとした．また，供試車両のサスペンションの詳細諸元を表 4. 2 に示した． 

本モデルの詳細について説明する．点 B, Cにはボールジョイントが配置されており，任意の軸まわりに自由に

回転できる．このボールジョイントの剛性をばねとして考慮した．点 A, D, G は実車ではラバーブッシュで車体
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に支持されている．計算モデルでは，ばねで剛壁に支持されているとした．なお点 Aの X 軸方向および Y 軸方向

のばね定数は，ショックアブソーバの曲げ剛性を含めた値とした．点 H は実車ではタイロッドインナボールジョ

イントが配置されこの点でタイロッドがステアリングギヤボックス ASSY に結合されているが，計算モデルでは

ばねで剛壁に支持されているとした．なお，Y 軸方向のばね定数は，パワーステアリングモータ位置で回転を止

めた際のステアリング系ねじりばね定数を含めた値とした．タイヤ接地点 J ではタイヤの Z 軸方向変位のみを拘

束し，X 軸，Y 軸方向変位および各軸まわりの回転は自由にできるものとした．なお神谷氏の方法では解析に際

し可動物体の質量および慣性モーメントが必要になるが，準静的な解析となるよう可動部質量を十分軽くし，各

ばねと並列に適当な係数値の粘性減衰を与えた．これらのパラメータの値の決定に際しては，あらかじめステッ

プ入力に対する応答を求め，この応答が十分早く整定するように定めた．さらに時刻歴計算をするときの時間刻

みは2 × 10−7sec と十分小さい値に設定した． 

 

Fig. 4. 17  Front suspension model used in CAE. 

 

 

Table 4. 2  Suspension specifications. 

 

Suspension points 
Location 

X, Y, Z [mm] 

Spring constants 

Translation [N/mm] Torsion [Nm/deg] 

X Y Z X Y Z 

A : Upper support 1067, 571, 1595 450 450 333 4 4 0 

B : Lower ball joint 984, 725, 960 21300 21300 39200 0 0 0 

C : Tie rod outer ball joint 1130, 685, 1068 34300 34300 13500 0 0 0 

D : Lower arm front bush 1013, 338, 959 922 15200 15200 276 200 200 

G : Lower arm rear bush 1281, 360, 970 1500 500 244 1.42 3.5 3.59 

H: Tie rod inner ball joint 1169, 304, 1058 10080 16900 10080 0 0 0 

I : Wheel center 1000, 764, 1084 - - - - - - 

J : Tire contact point  1000, 766, 795 - - - - - - 
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4. 4. 4. 弾性キングピン軸と合成キングピン軸の算出結果 

ここでは供試車両の横力コンプライアンス特性 3 値から求めた X-Z 平面における弾性キングピン軸を求め，

CAE により 3 次元的に弾性キングピン軸を求めた．計算方法は，図 4. 17 のモデルに図 4. 16 で得られたコーナリ

ングフォースを LF としてモデルに入力した． 

図 4. 18 に X-Z 平面における弾性キングピン軸を図 4. 12 および図 4. 13 により求め黒破線で示した．CAE によ

る 3 次元弾性キングピン軸を黒の太い実線で示した．なお，X-Z 平面における弾性キングピン軸は LF が 0, 500, 

1000, 1500, 2000, 2500, 3000N の 7 本を表示し，黒太実線の CAE によるものは操舵開始から 0.01 秒(LF=80N)，0.6

秒(LF=500N)，1.2 秒(LF=785N)の 3 本を表示した．青線は CAE による 3次元弾性キングピン軸の平均値を示して

いる．そして，弾性キングピン軸を示す点 P1は幾何キングピン軸上の点 A が変位した先を示し，P2は点 B の変

位した先を示している．その結果，実測された横力コンプライアンス特性 3 値による弾性キングピン軸および

CAE による 3 次元弾性キングピン軸は共に幾何キングピン軸から大きく変位しているのが分かる．また，先に述

べた定性的に求めた弾性キングピン軸と CAE によるそれは比較的一致しているのが分かる． 

 

Fig. 4. 18  Behavior of elastic kingpin axis in side view. The elastic kingpin axis by CAE is tilted forward and is close to that 

obtained experimentally. And like the measured value, it exists at almost the same position regardless of LF. The caster angles and 

caster trails of elastic kingpin shafts are much larger than those of geometric kingpin axis. 

 

図 4.19 に背面視から見た CAE による 3 次元弾性キングピン軸を黒太実線で示している．これも図 4.18 と同じ

表示方法で操舵開始から 0.01 秒，0.6 秒，1.2 秒の 3本を表示している．青線はそれらの平均値を示している．背

面視から見た幾何キングピン軸と 3 次元弾性キングピン軸の位置は大きく異なりねじれの位置に変位することが

分かる． 

Ground line (X axis)

Front

Elastic axis of rotation

of actual measurement

J (1000, 766, 795)

K (961, 766, 795)

B (984, 725, 960)

A (1067, 571, 1595)

C (1130, 685, 1068)

I (1000, 764, 1084)

5000

P1 (1109, 748, 1209) at t=1.2

P1 (1109, 748, 1208) at t=0.6

P2 (265, 1232, 980) at t=1.2

P2 (260, 1228, 986) at t=0.01

P2 (262, 1231, 984) at t=0.6

P1 (1109, 748, 1207) at t=0.01

Elastic axis 

of rotation of CAE

U
p

p
er

 s
id

e

Z
ax

is

Wheel

Average of elastic kingpin axis



 

70 

 

 

Fig. 4. 19  Behavior of elastic kingpin axis in back view. The back view of the elastic kingpin axis by CAE is greatly tilted, and 

there is no large difference by LF. The kingpin inclination and kingpin offset of the elastic kingpin axis will be much larger than 

those of the geometric kingpin axis. 

つぎに，合成キングピン軸を CAE により求めた．計算方法は，図 4. 17 のモデルに図 4. 16 で得られたコーナ

リングフォースを LF としてモデルに入力すると同時に，図 4. 15 のスリップアングルを幾何キングピン軸まわ

りの回転角として入力した．なお，入力の LF とスリップアングルは時間的に同期させている． 

図 4. 20 は側面視から見た合成キングピン軸を太実線で示しており，操舵開始から 0.01 秒(LF=80N)，0.6 秒

(LF=500N)，1.2 秒(LF=785N)の 3 本を表示した．そして，合成キングピン軸を示す点 P3は幾何キングピン軸上

の点 Aが変位した先を示し，P4は点 B の変位した先を示している．青線はそれらの平均値を示している．その

結果，合成キングピン軸は幾何キングピン軸に対しキャスタ角が 6.5degから 1.1deg に減少し，キャスタトレー

ルは 39mmから 3mmに減少した． 

図 4. 21 に背面視から見た合成キングピン軸を太実線で示している．これも図 4. 20 と同じ表示方法で操舵開始

から 0.01 秒，0.6 秒，1.2 秒の 3 本を表示している．青線はそれらの平均値を示している．その結果，合成キン

グピン軸は幾何キングピン軸に対しキングピン角が 10.5degが 21.5degに増大し，キングピンオフセットは-5mm

が 170mmに増大している． 

以上から，高速走行時のレーンチェンジ操舵開始直後において，LF の影響を受けた合成キングピン軸は設計

時に決定された幾何キングピン軸と異なる位置に変位することが分かる．そして変位した合成キングピン軸のキ

ャスタ角，キャスタトレール，キングピン角，キングピンオフセットの 4値の変化代は，操舵トルクをはじめと

する操舵の諸特性に影響を持つ可能性がある．以上から，操舵角の発生しない状態で求まる弾性キングピン軸
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は，合成キングピン軸への変位方向を示しており，最終的に幾何キングピン軸まわりの回転角の大きさで合成キ

ングピン軸が求まることが分かる． 

 

Fig. 4. 20  Behavior of synthetic kingpin axis in side view. The side view of the synthetic kingpin axis by CAE is closer to vertical 

than the geometric kingpin axis. Also, it will be in the same position regardless of LF. The caster angle and caster trail of the synthetic 

kingpin axis are much smaller than those of the geometric kingpin axis. 

 

Fig. 4. 21  Behavior of synthetic kingpin axis in back view. The back view of the synthetic kingpin axis by CAE is tilted more than 

the geometric kingpin axis. Also, it will be in the same position regardless of the LF. The kingpin angle and kingpin offset of the 

synthetic kingpin axis will be slightly larger than those of the geometric kingpin axis. 

Ground line (X axis)

Front

3 Synthetic axis of rotation

of actual measurement

Geometric kingpin axis

J (1000, 766, 795)

B (985, 725, 960)

A (1067, 571, 1595)

C (1130, 685, 1068)

I (1000, 764, 1084)

500

P4 (1020, 647, 1206) at t=0

P3 (1042, 450, 2186) at t=0.01

U
p

p
er

 s
id

eP3 (1042, 449, 2186) at t=0.6

P3 (1043, 447, 2185) at t=1.2

P4 (1020, 648, 1206) at t=1.2

P4 (1020, 647, 1206) at t=0.6

K (961, 766, 795)
0

Z
ax

is

Average of synthetic kingpin axis

C
I

G
D

H

Ground line (Y axis)

Inside Outside 

Geometric king 

pin axis Wheel

Lateral force

P3 (1042, 450, 2186) at t=0.01P3 (1042, 449, 2196) at t=0.6

0 500

3 Synthetic axis 

of rotation of CAE

C
en

te
r 

li
n

e 
o

f 
th

e 
ca

r

A (1067, 571, 1595)

B (984, 725, 960)

J (1000, 766, 795)

P3 (1043, 447, 2185) at t=1.2

P4 (1020, 647, 1206) at t=0, 0.6 P4 (1020, 648, 1206) at t=1.2

Z
ax

is

Average of synthetic kingpin axis



 

72 

 

4. 5. 結  言 

エンジン横置きの FF 車に用いられるフロント車軸中心より後方にステアリングギヤボックス ASSY を持つスト

ラット式フロントサスペンションを対象に，高速レーンチェンジ初期に発生する横力コンプライアンス特性によ

りホイールの転舵軸であるキングピン軸の変位について検討を行った． 

まず，幾何キングピン軸まわりのホイール回転の無い状態における弾性キングピン軸について定性的な検討を行

うことで，幾何キングピン軸が横力コンプライアンス特性 3値により変位することを明らかにした．その結果，

一般的な FF 用ストラット式フロントサスペンションにおける弾性キングピン時は幾何キングピン軸に対しキャ

スタ角，キャスタトレールともに増大する方向に変位することを示した．これにより，微小な差異でしかない横

力コンプライアンス特性 3値を使用することで車両ごとの特性を示せる可能性がある． 

つぎに，CAE を使用することで定性的に求めた弾性キングピン軸の変位の検証を行った．また，CAE を使用して

実走行における幾何キングピン軸まわりのホイール回転角と弾性キングピン軸まわりの回転を合成することで合

成キングピン軸を求めた．その結果，車両速度 100 km/h かつ 0.2Hz の sin 波形，最大タイヤ切れ角 0.65deg の操

舵によるレーンチェンジ初期の合成キングピン軸は幾何キングピン軸から変位することを示した．なお，本論文

で取り上げた供試車両の場合，キングピン軸の変位によるキャスタ角，キャスタトレール，キングピン角，キン

グピンオフセットの変化の大きさは操縦安定性に影響をおよぼす可能性があることが分かった 
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第 5章 現在の電動車いすの特徴とその機構 

5. 1. 緒  言 

ここでは，現在市販されている電動車いすの特徴とその機構について説明を行った．電動モータによる車いす

には図 5. 1 の(a)に示す前輪をバーハンドルの操作により曲がるハンドル型と言われるものと，図 5. 1 の(b), (c)に

示す電動モータを左右に配しそれぞれの回転数差で旋回を行うジョイスティック型のものがある．また，ジョイ

スティック型車いすにも 4輪を有するものと 6輪を有するものがある．  

図 5. 1(a)のハンドル型は屋外走行における路面変化に最も適応する一方で小回り性に劣る．図 5. 1(b), (c)のジョ

イスティック型は左右 2 つの駆動モータによる超信地旋回が行えることで小回り性に優れる．4 輪ジョイスティ

ック型は図 5. 1(c)の 6 輪ジョイスティック型に比べ屋外走行での路面変化に対し，より適応できるが 6 輪型にく

らべ小回り性に劣る．一方，6 輪ジョイスティック型は 6 輪を有するため路面変化によっては駆動輪を含む各車

輪の接地を失いやすい．そして，制動と駆動を兼ねた中央輪の接地の消失は制動が出来なくなり危険である．  

 

(a)  Handle type. 

 

 

(b)  Joystick type 4 wheeler.                (c)  Joystick type 6 wheeler. 

Fig. 5. 1  Three kind of wheelchairs powered by the motor. 
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5. 2. ジョイスティック型電動車いすの各部名称とその特徴 

ここでは，ハンドル型電動車いす，ジョイスティック型の 4輪電動車いすおよびジョイスティック型の 6 輪電

動車いすの特徴について説明を行う．ハンドル型電動車いすは一般的に図 5. 2(a)に示すように，前後 4 輪で構成

されている．駆動は 1 つのモータを使用し差動ギヤにより後ろの左右輪で行われる．旋回はバーハンドル操作に

より前 2 輪の向きを変えることで行う．そのため左右傾斜路や段差路の通過において，前輪の向きを人の手で直

接操作できるため方向安定性能を保ちやすく，自動車同様のタイヤスリップ角による旋回を行うため操縦感覚が

自動車に近く親しみ易い．一方，ジョイスティック型電動車いすには，図 5. 1 (b)に示す 4 輪のものと図 5. 1 (c)に

示す 6輪のものが存在する．両タイプともに左右に 1つずつの駆動モータを持つ．旋回は左右の駆動モータの回

転数差により行う．また，ジョイスティック型電動車いすは左右の駆動モータを逆転させる超信地旋回が可能で

ありハンドル型にくらべ小回り性に優れる．ジョイスティック型 6輪電動車いすは，側面から見た 3つの車輪の

中央輪を駆動輪としている．電動車いすには前述の 2 輪駆動以外にそれ以上の車輪を駆動するものも存在するが，

市販品としての質量およびコストから見てあまり一般的とは言えない．そこで本論文では 2 輪駆動の車いすにつ

いて検討を行った． 

つぎに本論文における電動車いすの各部位名称について説明を行う．図 5. 2 (a)はジョイスティック型 4 輪電動

車いすの後輪駆動タイプの側面視を示し，図 5. 2 (b)にジョイスティック型 6 輪電動車いすの側面視を示した．構

造はフレームへシートポスト，バッテリー，制御装置および車輪支持機構を介して車輪が取付けられる．車輪支

持機にばね要素を持たないリンクのみのパッシブリンク機構もしくはばねを用いたサスペンション機構が使われ

ている．なお，フレームと車輪支持機および各車輪を合わせた部分を車台と呼ぶことにする．そして，前後の車

輪の中心間距離をホイールベース，前輪の前端から後輪の後端までの距離を車台長と呼ぶことにする．なお，前

輪の前にフットレストが飛び出す場合があり，その飛び出し長さをオーバハングと呼ぶことにする．  

 
(a)  Joystick type 4 wheels wheelchair.                       (b)  Joystick type 6 wheels wheelchair.  

Fig. 5. 2  Wheelchair part names. 
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つぎに，ジョイスティック型車いすに使用される従動輪について説明を行う．従動輪は図 5. 3 に示す 2 種類が

用いられる．ジョイスティック型車いすの従動輪は旋回時に前後方向の転動に加え，それ以外の方向への転動す

る必要がある．図 5. 3 (a)は一般的にはオムニホイールと呼ばれ，車いすの前後方向への転動する 1 つの大きな車

輪とそれに対し直交行方向へ転動可能な複数の小さな車輪で構成されている．図 5. 3 (b)はキャスタホイールを示

す．これはキャスタ軸まわりに車輪のトー角変化が自由に生じる．以上の仕組みにより旋回軌跡に倣うことが出

来る． 

 

 

 (a)  Omni wheel.                                      (b)  Caster wheel. 

Fig. 5. 3  Driven wheels for joystick type wheelchairs. 

 

5. 3. 各車いすの小回り性 

ここでは 3 種の電動車いすの小回り性について検討を行った．ここでの小回り性とは車いすが最も小さな旋回

を行う際，旋回中心から最も遠い車台部が描く円の大きさとした．以降はこれを単に最小占有円もしくは最小占

有円半径などと呼ぶことにする．図 5. 4 に 3 種の電動車いすの最小占有円半径を示した．図は車台の大きさを統

一するため車台長，ホイールベース長およびトレッド幅を同じとしている．図 5. 4 (a)は，ハンドル型において前

輪の切れ角を 90deg かつ左右駆動輪の回転数を 100 : 0 とした場合の最小占有円半径を示す．図 5. 4 (b)(c)はジョ

イスティック 4 輪型および 6 輪型の超信地旋回によるものを示す．占有円半径はジョイスティック 6輪電動車い

すが最も小さくなり，次いでジョイスティック型の 4輪電動車いす，おしまいにハンドル型電動車いすの順にな

る．なお、ハンドル型の前輪切れ角は原理的には 90deg まで設定可能ではあるが，90deg の切れ角を与えると車

いすの発進が不可能になる．また，左右 2 輪の駆動モータが 1 つであるため左右輪に逆回転を生じさせることが
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できない．そのため，旋回中心点は図 5. 4 (a)のように片側車輪輪中心より内側には存在できない．よって，4 輪

ハンドル型が 4 輪ジョイスティック型の最小占有円半径を下回ることは不可能である． 

 

(a)  Handle type 4 wheeler.            (b) Joystick type 4 wheeler.          (c) Joistick type 6 wheeler. 

Fig. 5. 4  Comparison of the occupation circle radius between the handle type 4wheeler, the joystick type 4wheeler and the joystick 

type 6wheeler under the same wheel base length and tread. The joystick type 6wheeler is smaller than any other. 

 

つぎに，2022 年 10 月時点で市販されている 21 車種の電動車いすのカタログから全長 L，全幅 W，最小旋回に

おける占有円半径 Rを抽出して表 5. 1 に示した．カタログにおける車いすの占有円半径は，図 5. 2 に示したオー

バハング部の有無や大小によって左右される．そのためメーカーによって占有円半径の定義が異なる場合があり，

完全に同一条件での数値ではないことを断っておく．車いすの占有円半径は車いすの全長と全幅によっても変わ

る．そのため，車いすの大きさが異なるものを同列に比較することは好ましくない．そこで，車いすの全長 L を

占有円半径 R で除した L/R により，その車いすの持つ小回り性を示した．表 1 の右端に L/R を示しており， こ

れが大きいほど小回り性に優れていることを意味する． 

表 5. 1 では赤がジョイスティック 6 輪型を示し，緑がジョイスティック 4輪型を示し，青がハンドル型を示し

ている．表 1の表示は占有円半径のカタログ値の小さい順に並べている．その結果，ジョイスティック 6 輪型が

最も小さい．また，L/R 値を見ると 6 輪型が 1.7~2.0，4 輪型が 1.0~1.3，ハンドル型が 0.9~1.3 となり，市販されて

いる 6輪型は車台中央を回転中心とした超信地旋回の特性が活かされていることが分かる．  
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Table 5. 1  Comparison of minimum turning radius of electric wheelchairs. The joystick-type 6 wheelchair having the smallest 

minimum turning radius compare with others.  

参考文献 No. Type of chassis L : Length 

[mm] 

W : Width 

[mm] 

R : Minimum turning 

radius [mm] 

Ratio : L/R 

[6-1] Joystick 6wheeler 880 600 440 2.0 

[6-2] Joystick 6wheeler 940 620 470 2.0 

[6-3] Joystick 6wheeler 904 648 508 1.78 

[6-4] Joystick 6wheeler 970 550 595 1.6 

[6-5] Joystick 6wheeler 1040 590 600 1.7 

[6-6] Joystick 6wheeler Not clear 610~620 670 Not clear 

[6-7] Joystick 4 wheeler 935 555 780 1.2 

[6-8] Joystick 4 wheeler 985 554 760 1.3 

[6-9] Joystick 4 wheeler 1020 590 762 1.3 

[6-10] Joystick 4 wheeler 1010 598 
800 

1.3 

[6-11] Handle 4 wheeler 1020 430 800 1.3 

[6-12] Handle 4 wheeler 1085 650 841 1.3 

[6-13] Handle 4 wheeler 981 510, 565 900 1.1 

[6-14] Joystick 4 wheeler 1030 600 
930 

1.1 

[6-15] Joystick 4 wheeler 1010 00 
940 

1.0 

[5-16] Joystick 4 wheeler 1040 660 
980 

1.1 

[5-17] Handle 4 wheeler 1160 670 
1050 

1.1 

[5-18] Handle 4 wheeler 1140 670 
1100 

1.0 

[5-19] Handle 4 wheeler 1040 550 
1100 

0.9 

[5-20] Handle 4 wheeler 1195 690 
1200 

1.0 

[5-21] Handle 4 wheeler 1170 690 
1200 

1.0 
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5. 4.  4輪型車いすの登降坂路での耐転倒性 

ここでは，ハンドル型およびジョイスティック型 4 輪車いすの前後輪の輪重と登降坂路での前後方向への耐転

倒性について検討した． 

全ての電動車いすは安定した走行を行うために駆動輪である左右 2輪の確実な接地とそれへの適切な輪荷重の

分配が必要になる．また，電動車いすは駆動輪と制動輪が兼用されている．そのため，駆動輪の接地が適切に行

えないと駆動力だけでなく制動力も失うことになり走行上危険である．  

はじめに，4輪型車いすの側面視について説明する．図 5. 5 (a)に市販されている 4 輪型車いすの重心と前後車

輪の位置関係を示す．重心を駆動輪近傍に設定することで駆動輪の接地とそれへの輪重確保を行っている．これ

により，屋外での歩道と車道の段差などを通過する際，2 つの駆動輪の確実な接地を確保しようとしている．つ

ぎに重心が後輪寄りにあることで生じる課題について考えた．図 5. 5 (b)に降坂路での重心とホイールベースの関

係を示した．重心が後輪寄りにあるため，重心から鉛直におろした線はホイールベース間に収まり耐転倒性が確

保されている．図 5. 5 (c)に先と同じ傾斜角の登坂路における重心とホイールベースの関係を示した．この場合，

重心から鉛直におろした線はホイールベースから外れ転倒の可能性がある．以上から 4輪型車いすは登坂路と降

坂路で耐転倒性に差が生じることが分かる． 

 
(a)  Side view of 4 wheelchair on flat surface. 

 

(b)  Side view of 4 wheelchair on the downhill.        (c)  Side view of 4 wheelchair on the uphill. 

Fig. 5. 5  A diagram showing the front-to-rear weight distribution of a 4 wheelchair and its resistance to overturning on  

uphill and downhill roads. Fall resistance on downhill roads is higher than that on uphill roads.  
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5. 5. 市販されている 6輪ジョイスティック型電動車いすの車台機構 

ここでは現在市販されている 6 輪ジョイスティック型車いすの車台構造について説明し，それらの課題を整理

した．6 輪型車いすは超信地旋回による小回り性がその存在価値である．これは，このタイプの最大のメリット

であると同時に，6 つの車輪を持つことによる各輪の接地を不整定にするデメリットを持つ．そうした課題に対

しこれまでの 6 輪ジョイスティック型が行ってきた工夫についてまとめた． 

図 5. 6 に 3 組のパッシブリンクであるロッカリンク機構を組み合わせた例を示す．前輪と中央輪を結ぶ 2 組の

ロッカリンクと左右の後輪を結ぶ 1 組のロッカリンクで構成される．ロッカリンク機構とは，図中に示す 2つの

車輪を 1 つのリンクで結合し,  そのリンクは 1 つのピポット点でフレームに回転できるように固定されるもの

を指す．この構成は，ばね要素を持たないためパッシブリンクと呼ばればね要素を持つサスペンションとは区別

される．図 5. 7 にそれの側面視を示し，その特徴を説明する．重心位置から前ロッカリンクの支持点 PFまでの寸

法を a、重心から後ロッカリンクの支持点 PRまでの寸法を b とし，前ピポットから前輪までの寸法を c，前ピポ

ットから中央輪までの寸法を d とする．本形式の車いすは駆動輪である中央輪へ大きな輪重を与えるため寸法 a, 

b を a<b としている．また，前ロッカリンク内のリンク比である寸法 c, d を c>d に設定することで中央輪の輪重

FDを大きくしている．これを登降坂路に置いたものを図 5. 8 に示す．図 5. 8 (a)は降坂路に置いた状態を示す．図

5. 8 (a)は重心点から地面鉛直向きに降ろした線が前ピポット点 PFと後ろピポット点 PRの間に存在せず PFの前方

を指し示す．これにより後ピポット点 PRの荷重は上向きになり後輪の接地荷重 FFもマイナスになる．これによ

り後輪の浮き上がりが起きる．図 5. 8 (b)に同じ傾斜角の登坂路に車いすを置いた場合を示した．これの重心点か

ら地面鉛直向きの線は PFと PRの間を指し示す．そのため登坂路においては側面視から見た 3 つの車輪は接地す

る．このように，寸法 a, b, c, d の設定により登降坂路での後輪の接地性に差が生じる特徴を有する．  

 

 

Fig. 5. 6  The structure of a 6 wheelchair using three rocker links. 
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Fig. 5. 7  Side view dimensions of 6 wheelchair with 3 rocker links. Dimensions c and d are set such that c>d. 

 

(a)  Side view of 6 wheelchair on the downhill.               (b)  Side view of 6 wheelchair on the uphill. 

Fig. 5. 8  Wheel grounding property of 6 wheelchair with 3 rocker links on uphill and downhill road. 6 wheelchair using three rocker 

links has different resistance to wheel lift when going uphill and downhill. The front wheels have good grip on uphill, but the rear 

wheels easily float on downhill. 

また，本方式のように左右の後輪をロッカリンクで結合すると，後輪の左右輪間のロール剛性がゼロになる．

そのため，図 5. 9 (a)のように登坂路を真っ直ぐに走駆する場合は問題なく走行可能だが，図 5. 9 (b)のように登坂

路を斜めに横切る走行を行うと斜め後方に転倒する可能性がある． 
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(a)  When driving straight to an uphill road.           (b)  When driving at an angle to an uphill road. 

Fig. 5. 9  Two types of climbing routes for 6 wheelchair. 6 wheelchair with three passive links is more likely to fall diagonally 

backward if it crosses diagonally while climbing a slope.   

 

2 つのロッカリンクと 1 つの H 型リンクを用いた 6 輪ジョイスティック型車いすを図 5. 10 に示す．H 型リン

クとフレームの間はコイルスプリングが用いられている．後輪 2 輪に H 型リンクを配したものは前節の後 2輪を

ロッカリンクで結んだものと異なり高いロール剛性を持つ．それにより H 型リンクは片側の車輪を上下させると

反対側の車輪も同じ方向に動く動きをする．H 型リンクは左右のロール方向へのスタビライザになり，図 5. 9 (b)

のような走行路での斜め後方への転倒を生じ難くしている． 

本形式の側面視を図 5. 11 に示す．図に示す寸法 a, b, c, d により各車輪の輪重を変えることが出来る．市販され

ている本形式の場合，寸法 a, b, c, d を a<b, c>d に設定することで中央輪に大きな接地荷重を与える設定が行われ

ている．2 つのロッカリンクと 1 つの H 型リンクを用いた 6 輪ジョイスティック型車いすを降坂路に置いた状態

を図 5. 12 (a)に示した．降坂路では重心点から鉛直に降ろした線が前ピボット点 PFの前方を指すことで後輪の輪

荷重がマイナスになる．これによりコイルバネが伸びることで車台に前方向へのピッチ角変化を生じる．同じ傾

斜角の登坂路に車いすを置いた図を図 5. 12 (b)に示す．この場合，重心点からの鉛直線は後ろピボット点 PRと PF

の間を指すが，後輪の輪荷重の増加によりコイルスプリングが縮む．これにより，後方向へのピッチ角変化を生

じる．このようなピッチ角変化は，登降坂路での重心移動を大きくし前後方向への耐転倒性を低下させる．その

ため，コイルスプリングのばね乗数に高い値を選び重心移動を小さくする必要がある．こうした，高いばね定数

の使用は路面凹凸における中央輪の接地荷重に大きな変動を生じさせる． 

Hill angle Hill angle
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Fig. 5. 10  The structure of a 6 wheelchair using two rocker links and one H shape link with suspension. 

 

Fig. 5. 11  Side view dimensions of 6 wheelchair with 2 rocker links and 1 H shape link with suspension. Dimensions a, b, c, d are  

set such that a<b, c>d. 
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(a)  Side view of 6 wheelchair on the downhill.              (b)  Side view of 6 wheelchair on the uphill. 

Fig. 5. 12  6 wheelchair with 2 rocker links and 1 H shape link with suspension on uphill and downhill. On a ramp, the grounding 

of the three wheels can be maintained from the side view, but the front and rear pitch angle changes due to the expansion and 

contraction of the rear coil springs. 

つぎに後 2 輪に使用されるコイルスプリングによる車高変化を検討した．ばねは与えられる荷重の変化により

全長が変化する．そのため異なる体重の乗員が乗車することによっても全長が変化する．図 5. 13 にその様子を示

した．ばねの伸縮によりグランドラインがグランドライン 0からグランドライン 1, 2 に変化する．これを水平の

グラウンドライン上に車いすを置くと図 5. 14 のように車いすの前後ピッチ角姿勢が生じる。これに伴い重心の

前後位置に変動が生じ，前後方向への転倒限界が変化する．そのため本形式の場合，乗員体重に合わせてコイル

スプリングのセット長さを調整することが求められる．これにはショックアブソーバと同軸で組まれた車高調整

装置を使用しており，質量およびコストが増大する．  

 

Fig. 5. 13  The rear wheel vertical movement of 2 rocker links and 1 H shape link with suspension by the weight on flat 

road surface. 
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Fig. 5. 14  Vertical movement of the rear wheel of two rocker links and 1 H-shape link on a flat surface moves the  

center of gravity back and forth. 

 

全てパッシブリンクで構成された車輪支持機構の例にロッカ&ボギーリンク機構を用いた火星探査車のロッカ

&ボギーリンク機構[5-22]がある．それを図 5. 15 に示す．惑星探査車にパッシブリンクを使用する理由は惑星ご

との重力変化により図 5. 14 に示す車両姿勢変化を防止することにある．また，火星探査車は 6輪駆動かつ 6輪

操舵となっており，6つの車輪を均等荷重で接地させている．これの目的は，極悪路からの脱出性を高めること

にある．よって，6輪電動車いすとは異なる目的で作られており，火星探査車の機構をそのまま 6 輪型車いすに

使用した例は見当たらない．火星探査車のロッカ&ボギーリンク機構について説明する．図 5. 15 に示すように

片側 3輪を有し，その内の中央輪と後輪を 1 つのロッカリンク１で結合されている．このロッカリンク１と前輪

がロッカリンク 2 により結合されている．また，フレームとパッシブリンクは 1つのピボット点で結合され左右

のロッカリンク列は 1 差動ギヤを介して結合されている．差動ギヤ内で向かい合う 1 組のピニオンギヤを貫くシ

ャフトがフレームに固定されており，このシャフトの向きにフレームピッチ角が決定される．この差動ギヤの主

な役割は，左右のロッカリンク列が異なる傾斜角に置かれた場合，フレームのピッチ角を左右ロッカリンク列の

傾きの平均値に維持することにある．  
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Fig. 5. 15  Rocker & bogie mechanism used on Mars rovers. The wheel weight distribution of each wheel can be changed 

by the dimensions a, b, c, d in the figure. 

 

火星探査車は 6 輪の駆動と操舵を有効に使うため寸法 a, b, c, d を a,: b=1:2, c: d=1:1 として各輪重を均等として

いる．そのため中央輪に最も大きな輪荷重を必要とする 6 輪型車いすに適用する場合寸法比の変更が必要になる．

また，使用される差動ギヤおよび直列繋ぎのロッカリンク列は，質量，コスト，強度，剛性，メンテナンス性の

観点から民生品である車いすには実用的とは言えない．そのため，電動車いすに使用された例では差動ギヤを廃

し，スビライザバーに変えるなどの変更が行われている．[5-23][5-24]  

 

5. 6. 結  言 

現在市販されている 6 輪ジョイスティック型の場合，中央輪への輪荷重を大きくするため図 5. 7, 図 5. 11 に示

すようにロッカリンク比を a<b, c>d に設定している.  そのため，登坂時と降坂時で耐転倒性能や車輪浮きに差が

生じる．また，コイルスプリングを使用したものは病院や公共施設での不特定多数の使用を考えると，乗員の体

重変化により耐転倒性や車輪浮き耐性に変化が生じる．これら 2 点が現在市販されている 6 輪ジョイスティック

型車いすの課題と考える．次章においてはここで述べた課題を解決する 6輪電動車いすの車台について検討を行

った． 
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第 6章 新たな 6輪ジョイスティック型車いす用車輪支持構造の検討 

本章では最も小回り性が高いジョイスティック型 6 輪電動車いすの車台機構を改良することで屋内外の坂路や

段差路を安全に走行できる検討を行った． 

 

6. 1. 新たな車輪支持構造への要求とその構造 

6 輪ジョイスティック型車いすの特徴である小回り性を維持し，屋外の路面変化に追従可能な改良した車輪支

持構造（特許取得済[6-1]）について検討を行った．これは軽量・安価かつ安全に走行可能な路面を拡大すること

を目指した．それの要件を以下にまとめた． 

①前後の耐転倒性に差を付けずに中央輪の輪荷重を大きくするパッシブリンク機構の 2輪駆動とする． 

②登降坂路の限界確度を 20deg 以上とする．（JIS では 10deg）（JAPAN Taxi への自走乗り込みを目標とした） 

③走行可能段差高さを 90mm 以上とする．（JIS では 50mm） 

なお，図 5. 15 のロッカ＆ボギーリンク機構はパッシブリンクではあるがコスト・質量・メンテナンス性から排除

した．従来車の課題の 1 つに図 6. 1 (a)に示す重心位置から前後ピボット点 PF, PRまでの寸法 a, b 差の大きさが挙

げられる．これは駆動輪である中央輪の輪重を増加させる目的があるが，前後方向への耐転倒性や車輪浮き耐性

の差を生む要因になっている．これは図 6. 1 (a)示すように車両重量 Wが WAと WBの 2 系統に完全に切り分けら

れることに起因する．そこで改良型では図 6. 1 (b)に示すように後ピボット点 PRに掛かる荷重の一部を中央輪に

まわすことで課題解決が可能になる．それと同時に，図 6. 1 (a)の寸法 a と bの比を近しくし，かつ a, b の値を大

きくすることで前後への転倒耐性の均一化および車輪浮き耐性を引き上げることを可能とした． 

 

             (a)  Conventional wheel load flow.         (b)  Wheel load flow that we want to improve. 

Fig. 6. 1  Flow of wheel load. Conventionally, the flow of wheel load was divided into front and rear parts, as shown in (a). 

Ideally, I would like the wheel loads from the front and back to be concentrated in the center, as shown in (b). 
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図 6, 2 に上記内容を満たす新たな車台機構を示す．図 6. 2 (a)はそれの 3D 図を示し，図 6. 2 (b)に側面視を示した．

この機構について説明する．赤で示した前ロッカリンクに従動輪である前輪と駆動輪である中央輪が取り付けら

れる．青で示した後ロッカリンクに従動輪である後輪が取り付けられる．前後のロッカリンクは中央輪を共用す

るように結合される．その結合部の構造は中央輪にある接合点 PCで連結され，互いの上下方向の変位のみが伝達

できる．接合点 PCの上下変位の伝達は，赤色の前リンク側の回転可能なローラと青色の後リンクのコの字形状の

ブラケットにより行われる．ローラはコの字ブラケットの内側に内接し，互いからの車両上下方向の変位を伝達

する． 車輪の上下動に伴うローラとコの字ブラケットの相対な動きは，ローラがコの字ブラケット内を転動する

ことで吸収する．ローラ直径とコの字ブラケット内幅には若干の隙を設けてローラの転動が容易に行えるように

なっている．前側ロッカリンクと後ろ側ロッカリンクは，車体フレームにピボット点 PF, PRで回転のみを許すよ

うに固定される．本構造により前述の 6 輪車に関する課題の改善が可能になる．2 つのロッカリンクを中央でロ

ーラ連結することで先に述べたピボット点 PRの荷重を中央輪にまわすことが可能になる．これにより，寸法 a, b

を等しく置くこととその値を大きくすることも可能になる．なお，新機構部の詳細を図 6. 3 に示した． 

 

(a)  3D drawing of the new chassis structure.               (b)  Side view of the new chassis structure. 

Fig. 6. 2  A new chassis structure drawing. The three wheels on each side are connected by two rocker links, and the wheel load  

on the center wheel is combined by the front and rear rocker links.  
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Fig. 6. 3  A detailed view of the passive link of the new chassis structure. In this figure, the drive motor is installed in the front  

rocker link.  

 

つぎにこの構造による輪重の配分について図 6. 2 (b)により説明する．車両重量 W は寸法 a, b により前後ピボ

ット PF, PRに配分される．前ピボット PFに配分された FAは寸法 c, d により前輪と中央輪に配分される．同様に

後ピボット PRに配分された FBも寸法 e, f により中央輪と後輪に配分される．前ピボット PFから中央輪に配分さ

れる輪重 FDと後ピボット PRから中央輪に配分される輪重 FEは中央のピボット点 PCで合算され，中央輪の輪重

FGになる．これにより，寸法 a, b を等しくかつ大きく設定しても中央輪の F Gの大きさを確保可能となる．F Gの

大きさについて図 6. 2 (b)を用いて簡単に説明する．図 6. 2 (b)の各寸法を a : b=1 : 1, c : d : e : f=1 : 1 : 1 : 1 とした場

合，前輪輪重は FC=1/4W，中央輪輪重 FG=1/2W，後輪輪重 FF=1/4W になる．図 6. 4 に新たなパッシブリンク機構

による車輪挙動を示す．図 6. 4 (a), (b)に示すように中央輪を固定して見ると前輪が持ち上がった際に後輪も同方

向に持ち上がり，前輪が下がると後輪も下がる動きをする．これにより図 6. 4 (c), (d), (e)に示す多様な路面変化に

対し 3つの車輪の追従が可能になる．追従できる路面変化の大きさについては図 6. 4 (a), (b)中のアップヒル，ダ

ウンヒル角度により制限される．この角度は中央ピポット点 PCのローラとブラケットの可動範囲で決定される．

こうした新たなパッシブリンク機構を本著ではパラレルダブルロッカリンクと呼ぶことにした．これと同機能を

得る方法として PC 部のローラ結合以外に両端にボールジョイントなどを有したリンクを用いることでも可能で

ある． 
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(a)  Movement of the mechanism on uphill.         (b)  Movement of the mechanism on downhill. 

 

(c)  Step climbing.            (d)  凸 bumpy road driving.        (e)  凹 Center wheel up. 

Fig. 6. 4  Movement of parallel double rocker link due to road surface shape. 

 

 

6. 2. パラレルダブルロッカリンクの登降坂路における車輪接地性と耐転倒性に関する性能検討 

ここでは，登坂路におけるパラレルダブルロッカリンク機構による車輪の接地性について検討を行った．図 6. 

5 に登坂路における本機構の各輪の接地状態と輪重を側面視で示した．図 6. 5 (a)は登り傾斜角が小さく重心から

地面鉛直に降ろした線がピボット点 PF, PRの間を指し示す状態を示した．この状態はピボット点 PF, PRには下向

きの力が作用し側面視からの 3 つの車輪は接地する．図 6. 5 (b)には登り坂傾斜角が大きく，重心から地面鉛直に

降ろした線がピボット点 PRの後方を指し示す状態を描いた．この場合，ピボット点 PFの FAが上を向く．そのた

め前輪浮きが生じる．図 6. 5 (b)のような大きな登り傾斜角を前進し続けると，図 6. 5 (c)に示すように重心点が登

り傾斜面と水平面の切り替わり点を通過する時が訪れる．この切り替わり点を通過する瞬間にそれまで浮いてい

た前輪に接地が戻る．この時，短時間に大きなピッチング角変化が生じる．このピッチングにより転倒は生じな

くとも，乗員に対し身体および精神的な負担をかけることになる．以上から，ロッカアームのピボット点 PF, PR

の取り付け点の配置により走行安定性に影響が生じることが分かる． 
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(a)  Wheel load on each wheel on a small uphill.   (b)  Wheel load on each wheel on large climbs.   

 

     (c)  Sudden pitch angle changes when changing road surfaces when climbing.  

Fig. 6. 5  Ground load on uphill road of parallel double rocker link. When the tilt angle is small and the vertical line of the center 

of gravity points between PF and PR, the three wheels are grounded. On the other hand, if the angle of inclination is large and the 

vertical line of the center of gravity points to the rear of PR, the front wheels will float.  

 

つぎに，ピボット点 PF, PRの設定位置と前輪または後輪の浮きについて検討した．図 6. 6 に側面視から見た車

いすの前後輪の浮き限界傾斜角 θ1, θ2と車体の前後転倒限界角 θ3, θ4を示した．重心点から地面向きに伸ばした鉛
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直線と重心点から前ピボット点 PFおよび後ピボット点 PRを結んだ線の成す角 θ1, θ2は，登降坂時の前輪または後

輪の浮きが生じる限界傾斜角になる．また，重心点から伸ばした鉛直線と重心点から前輪接地点 JFおよび後輪接

地点 JRを結んだ線の成す角 θ3, θ4は登降坂時の車いすが転倒を生じる限界傾斜角になる．なお，図 6. 6 は θ1<θ3, 

θ2<θ4として描かれており車輪浮き限界よりも転倒限界が高い状態を示している．限界転倒角を車輪浮き限界傾斜

角よりも大きく設定することで乗員に転倒の危険を知らせることができ好ましいと思われる．なお，本節では登

り傾斜での検討を行ったが，降り傾斜においても同様のことが起きるのは言うまでもない． 

 

 

Fig. 6. 6  Front/rear wheel lift limit tilt angle and front/rear overturn limit angle for parallel double rocker link. This figure is     

written so that the wheel floating limit tilt angle is made smaller than the overturn limit angle to inform the danger before overturn. 

 

つづいて，車輪浮き限界角 θ1, θ2の拡大方法について検討した．方法の 1 つは図 6. 7 (a)に示す PFと PRの間隔を

前後方向に広げる方法がある．もう 1 つは図 6. 7 (b)に示す PFと PRの位置を高く設定する方法がある． 

PFと PRの間隔を前後方向に広げた場合を図 6. 7 (a)に示す．この方法はロッカリンク比 c, d, e, f に変化が生じ，

車台長を同じとすると中央輪の荷重が減少する方向になる．PFと PRの位置を高く設定したものを図 6. 7 (b)に示

す．この方法はロッカリンクの c, d, e, f の比を変えることなく θ1と θ2の拡大が可能になる．よって，PF, PRの高

さ調整は，車輪浮き限界角 θ1, θ2の拡大には有効な方法と言える．  
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(a)  Method to widen the length between PF and PR.             (b)  Method to set PF and PR height. 

Fig. 6. 7  Methods for enlarging the front or rear wheel lift limit angle in a parallel double rocker link. 

 

6. 3.  結  言 

今回提案したパラレルダブルロッカリンクの特徴は,  前・中・後輪の 3 つが連結されることで多くの走行状況

において中央輪へ大きな輪重を掛けることが出来ることが分かった．これにより，屋外で想定される様々な路面

変化に駆動輪である中央輪の接地が可能になると考えられる．一方，2 つのロッカリンクのピポット点 PF, PR の

前後および上下位置の設定による θ1, θ2, θ5, θ6により転倒や車輪浮きだけでなく電費等にも影響が出ることも分か

った．図 6. 24 に示すパラレルダブルロッカリンクを使用した試作車の試験走行の様子を示す．走行路は平坦路面

から 50mm の段差の後，傾斜角 13.5deg の登坂路を登り，その後に平坦路になっている．試作車はこの路面の変

化に対し 3 つの車輪が接地を確保しており安定した走行が行えることを確認した． 

 

(a)  50mm step plus 13.5 degree slope climbing.   (b)  Flat road transition from 13.5 degree incline. 

Fig. 6. 8  Uphill driving scene with prototype vehicle. 
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第 7章 結  論 

 本論文では自動車と電動車いすの操舵懸架機構に着目した検討を行った． 

本研究では人による運転が行われる際に必要なサスペンションのコンプライアンス特性について検討した．そ

の中で低速走行から高速走行までの幅広い速度域における動的なタイヤコーナリングフォースおよびセルフアラ

イニングトルクの振る舞いを解明した．こうして取得したタイヤ発生力を使用して，旋回力によるフロントサス

ペンションの横力コンプライアンスステアの発生メカニズムの解明とフロントサスペンションのキングピン軸変

位のメカニズムを解明した．そして，適切なコンプライアンスステアを与えるための設計指針を示した．以上の

内容を章ごとに要約する． 

 

第 2 章では，低速から高速の幅広い速度域における動的スリップ角を与えたタイヤコーナリングフォースおよ

びセルフアライニングトルクの測定を行った．その主な検討結果は以下の通りである． 

1. 低速の操舵開始直後におけるタイヤコーナリングフォースの立ち上がりには遅れが生じる．一方，セルフア

ライニングトルクには遅れが無い． 

2. 高速走行では両者ともに遅れ時間が小さくなり差異が無くなる． 

3. 低速においては『セルフアライニングトルク≠コーナリングフォース×ニューマチックトレール』になる． 

 

第 3 章では旋回時の横力コンプライアンスステアの発生メカニズムを定性的に説明し，第 2 章で取得したタイ

ヤ発生力による動的なコンプライアンスステア量を定量的に算出した．その主な検討結果は以下の通りである． 

1. コーナリングフォースおよびセルフアライニングトルクによるコンプライアンスステアの発生メカニズム 

は 3 つの発生形態がある． 

2. セルフアライニングトルクによるコンプライアンスステアはコーナリングフォースによるそれよりも大き

な値を示すことを示した． 

 

第 4 章ではサスペンションのコンプライアンス特性値を使用したロントサスペンションのキングピン軸変位に

ついて定性的にメカニズムを示し CAE により定量値化した．その主な検討結果は以下の通りである． 

1. キングピン軸の諸元である①キャスタ角 ②キャスタトレール ③キングピン角 ④キングピンオフセットの

全ての値がタイヤのスリップ角を減少させる方向に変わることを示し，操縦安定性と相関関係のある可能性

を提示した． 
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使用者が増加するジョイスティック型 6 輪電動車いす（法定速度 6km/h）前後方向への耐転倒性能に関して調

査し，車いすの前後長さを大きくすることなく耐転倒性能を向上させる新たなパッシブリンクの提案を行った．

以上の内容を章ごとに要約する． 

第 5 章では現在市販されている各電動車いすの懸架機構とその特性について調査を行った．その主な検討結果

は以下の通りである． 

1. ジョイスティック型 6輪電動車いすは他の形式に比べ小回り性に優れる． 

2. 市販されているジョイスティック型 6輪電動車いすの懸架機構の耐転倒性に前後差が存在する． 

第 6 章ではジョイスティック型 6輪電動車いすの耐転倒性を向上させる新たなパッシブリンクを検討した．そ

の主な検討結果は以下の通りである． 

1. 片側 3 つの車輪を 2 つのロッカリンクで繋ぎお互いに関連性を持たせたパラレルダブルロッカーリ 

ンクを考案した． 

2. 試作車による走行試験を行い，走行可能な登降坂角が従来の 10degから 20degに向上することを確認した． 

以上により，自動車に関し，近い将来に必要とされる『人』による運転を行い易くするサスペンション設計に

寄与する検討結果が得られた．電動車いすに関し，免許を返納した高齢者の近距離移動を安全に行えるジョイス

ティック型 6輪電動車いすの新たな懸架機構を提案することが出来た． 
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