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レール支持部に存在する力学的非線形性が,レールの共振周波数と軸力との関係に及ぼす影響について考察
した.そのために,まくらぎ位置を節とするレールの共振モードを対象に,調和加振下での定常解を与える汎

関数をLagrangianの時間平均より求めた.当該汎関数より定常解や共振条件を導出し,共振周波数-軸力関係の
加振力に対する鋭敏性を議論した.また,レール加振を模擬した数値解析を通し,本理論の妥当性を検証した.
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且.はじめに

鉄道軌道のロングレールはまくらぎにより変位拘束

されているため,温度変化やふく進により軸応力が発

生する.その結果,猛暑時のレール圧縮軸力は軌道座

屈の原因となり,また厳寒時の引張軸力はレール破断

を招く危険性を内包している.したがって,レールの

軸力管理は軌道保守上重要である.

これまで本研究室では,レールの振動モードに基づ

いた軸力測定法について検討を行ってきた1),2),3),4)こ

れは,レール振動モードの固有振動数が有する軸力依

存性を利用した方法であり,具体的には,レール加振

により得られる卓越振動数をレール軸力に換算すると

いうものである.文献1)では,レールの鉛直たわみま

たは水平たわみの何れかを対象として,まくらぎによ

り離散支持ざれ軸力を受けるロングレールの波動分散

解析を行い,各種振動モードの軸力依存性を統一的に

調べた.さらに文献2)では, 3次元はり要素によって

レールとまくらぎをより忠実に表現した数値モデルに

基づき,文献1)と同様に分散曲線を求め,軌道系にお

ける各種物性値が固有振動数一軸力関係に及ぼす影響に

ついて検討した.また文献3)では,曲線レールを対象

とし,軌道の曲率半径が共振周波数一軸力関係に及ぼす

影響について調べた.

なお,これらの議論において,レールは一定間隔に

配置されたバネ・質点により支持されている無限長ぼ

りとしてモデル化している.この場合,軌道は無限周

期構造で与えられ,上述の分散曲線のバンド端には定

在波モードが現れる5).当該振動モードは,レール加振

により容易に励起可能であるため,特に国有振動数が

軸力に対して高い感度を有するモードは本測定法に適

している.具体的には,まくらぎ位置を節とした固有

振動モードがこの条件に適うものの1つであることが,

これまでの検討を通してわかった.

上述の議論は軌道構造の周期性に基づいている.し

かし,実際の軌道のまくらぎ配置には幾らかのバラツ

キが存在する.そこで文献4)では,このような不均一

性が本手法による軸力測定に及ぼす影響について検討

した.

文献1)から4)においては,軌道線形や軌道部材の物

性値,ざらにはまくらぎ間隔のバラツキなどがレール

の共振周波数一軸力関係に及ぼす影響について調べてき

た.なお,その際に軌道モデルには線形力学系を仮定

した.すなわち,各種パッド類・バラスト道床・レール

締結装置などは全て線形弾性的に挙動するものとした.

しかし実際の軌道の構成部材は,程度に差異はあるも

のの,何らかの非線形性を有している.例えばパッド

類は,材料と形状とに起因する力学性状により,変形

と共に剛性が硬化する特性を持つ6).また,バラスト軌

道は砕石等の集合体で構成されているため,その変形

過程においてバラスト粒子どうLやバラスト粒子・ま

くらぎ間の接触部に摩擦滑りや剥離などが頻発する7).

特に後者は粒子接触に起因するものであるため,まく

らぎ・バラスト間にわずかな隙間が存在していれば,イ

ンパルスバンマによるレール加振の様に比較的微小な

振幅の振動下であっても非線形性が顕著に現れる可能

性がある.
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図-1無限長軌道の定在波共振モード

軌道系に内在しているこれらの非線形性がレールの

共振特性に及ぼす影響は,軌道の動特性を理解する上

で有用な事項である.しかしながら,従来この様な問題

はほとんど議論がなされておらず,その挙動を把握す

ることは前述のレール軸力測定の観点からも意義があ

るものと考えられる.そこで本研究では,レール支持

部における力学的非線形性が,軸力作用下にあるレー

ルの共振周波数に及ぼす影響について理論的に検討す

る。特にレール加振による軸力測定を念頭に,まくら

ぎ位置を節とする共振モードに焦点を絞って議論する.

以下では,まず調和加振の下で定常状態にあるレー

ルの汎関数を　Lagrangianの時間平均に基づき導出す

る.続いて,当該汎関数の変分により定常応答解およ

び共振条件を求める.そして,これらの条件式から加

振力とレール軸力および共振周波数との関係を導き出

し,その結果に基づき共振周波数一軸力関係の加振力に

対する鋭敏性について議論する.さらに,実際のレー

ル加振を模擬した数値解析を行い,ここに展開する理

論の妥当性について検証する.

2。共振応答の加振力に対する鋭敏性

(A)対象とする問題

一定間隔に配置したまくらぎによって支持されてい

るレールに軸力を作用させ,その下で加振する問題を

考える.まくらぎ支持点を節として振動する共振状態

(図-i)は定在波による共振モードであり,加振による

励起が容易で,かつパッド類の物性の影響を受けにく

く,軸力に対する周波数感度も良好なことから軸力測

定に適している1),2)本研究では当該定在波モードを対

象として以降の議論を進める,

ここでは調和加振問題を対象とし,図一且に示した国

有振動モードを励起する加振条件下にある軌道より1

区間分を取り出したものを考える.図-2の様に,加振

力はレールスパン中央に作用させるものとする.この

設定は,軌道全体系にわたり, 1スパンおきに逆位相と

なる調和加振を入力している状態に相当する.この様

な外力は非現実的ではあるが,これによりまくらぎ支

持点を節とする応答を議論することが可能となる.

図-2において, lはまくらぎ間隔, uは左端からの位

置∬におけるレールたわみ, Eは加振九LJは円振動数

である.当該モードではレールにおけるせん断たわみ

の影響が無視できず,定量的評価にはTimoshenkoぼり

図12　レール加振モデル

図-3　レール支持部の回転剛性

によるモデル化が必要となる.しかし,本現象の理論展

開に限ればそれは必ずしも本質的ではない.よって定

式化においては,煩雑ざを避けるため,レールはEuler

ぼりで与える.なお,無限長軌道から取り出した1ス

パンを対象としているが,問題の対称性により,レー

ルが振動してもレール支持点は£軸方向に変位を生じ

MB

また,まくらぎ位置には締結装置やバラスト道床を

表現したバネが存在しているが,上述のとおり当該振

動ではまくらぎ位置が節となるので,そこに鉛直方向

の伸縮は発生しない.したがって,レール・まくらぎ・

道床間における変形は主に相対回転により与えられる

ものとなる.そこで,まくらぎ支持位置に回転バネを

取り付けたモデルを考える.回転バネの非線形性には,

回転に伴い硬化するもの(硬化型)ど,軟化するもの(戟

化型)とが考えられる.例えば,まくらぎ・バラスト粒

子間にわずかな隙間が存在している場合,まくらぎの

回転により接触が発生するので硬化型を与える.一方,

まくらぎ・バラスト粒子間に既に接触が存在しており,

まくらぎ回転により摩擦滑りが発生する様な場合,戟

化型の挙動を示すものと考えられる.以下の理論展開

においては,これらの挙動を表現し得る最も簡易なも

のとして,次の非線形バネモデルを用いる.

M=k6-aO3 (1)

ここで, Mは回転バネからレール端に作用する1スパ

ン当りのモーメント,のままくらぎ支持点におけるレー

ルのたわみ角, kは回転バネ定数の線形項, aは非線形

項の係数である.なお, α<0の場合は硬化型, α>0
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の場合は軟化型に対応する.これら両ケースにおける

抵抗モーメントMと回転角0との関係は図-3の様に

表される。

(2)汎関数の導出

式(1)の様な非線形バネを有する振動系の運動方程式

はDu血1g方程式8)と呼ばれ,後述の共振振幅の跳躍現

象やカオス応答などが従来研究されてきた.これに対

し本研究では,共振周波数-軸力関係の加振力鋭敏性に

っいて議論する.

非線形力学系におけるパラメータ鋭敏性の問題は,カ

タストロフィー理論9)と呼ばれる曲面写像の特異点に関

する数学理論に帰着する。なお,これと本質的に同じ内

容のものが,構造物の弾性安定問題の-理論10),ll)とし

てカタストロフィー理論とはば同時期に研究されてい

る.そこでは,座屈荷重の初期不整鋭敏性が座屈形態

により分類され,全ポテンシャルエネルギーを汎関数

とした変分原理に基づく統一的理論が展開されている.

以下では,加振力をパラメータとした定常応答の鋭敏

性について検討する際に,静的座屈を対象とした弾性安

定理論を振動問題に拡張する.そのために　Lagrangian

の時間平均を汎関数とした変分間題に基づいて議論を

進めろ.

まず,図-2における加振力esmcu自こ対する定常応

答のたわみ振動を次式により近似する.

u(x,t)-5sin」z sin(u;舌+¢), 」-*/*　(2)

ここで,銅またわみ振幅, 4,は位相角である.なお,外

力esint0日こ対応する応答であることを考慮すると,定

常解における位相は　-0,7Tの何れかの値をとること

となる.また,ここで対象としている問題は非線形性

を有するので,定常応答は本来加振周波数の整数倍の

振動数成分を含む12).よって,応答解は周期T - 2tt/c

に関するFourier級数で表現可能である.式(2)はその

初項による近似と見なすことができる.

この系のLagrangianについて,振動一周期分を積分

したものの時間平均上は次式で与えられる.

L{5) -U5+Uk+UN-T5+l乾　　(3)
′ヽ

ここで, U6はレールの曲げ変形に関するひずみエネル

ギーの時間平均, Ukは回転バネに関するひずみエネル

ギーの時間平均, UNは軸力N(圧縮を正)の作用下で

レールたわみによる軸ひずみが寄与するエネルギー変

動量の時間平均, f6は運動エネルギーの時間平均, WE

は加振力によるポテンシャルエネルギー寄与の時間平

均である.以下に各項の具体式を示す.

まず, 66は次式で与えられる.

U'-T　措(u′′fdxdt-些Iie (4)

ここでEI¥ま曲げ剛性,u′′-∂2u/∂£2である.

また,Ukは次式より求められる.

uk-Mod9+/Mid9d-5)

ここで,Mo-M(0),#0-0(0),Mi-M(l),Oi-6(1)

である.

式(1)より,回転バネにたくわえられるひずみエネル

ギ-は次式で与えられる.

/MdO-/(koO-a63)d6-

J。J。箸021芸(6)

よって,∬=0において次式を得る.

訂Md8dt-アQu

lJ。z′2一芸u′v)dt

l

T害es2sin"(-(7)

一芸」4<54sin4(ujt+(f))}df

警62-誓∂4

x-Iでの値についても同様に計算し, Ukが次式によ

り与えられる.

Uk -争2-等∂4　(8:
次にUNを求める.当該量は次式より求められる.

uN - --　　　　　　∈ dAdxdt　　　(9)

ここで, cr-N/Aはレールの軸応力(圧縮を正), 。は

たわみ振動により発生する伸びひずみ, Aはレール断

面積である.式(2)より,たわみuの下での1スパン当

りのレール図心軸長さl『ま次式で与えられる.

・′ J。芸u'2)dz

-l・芸E2∂　COs - sin2(u;t+^) (10)

-l・誓<rsiir(u;」+0) - l(l+e)
式(10)よりひずみCを求め,式(9)に代入して計算す

ると次式を得る。

6N -一等　　(ll)
続いて, T6を求めると次式を得る,

f6-訂彊didz
雲上　uJH2sin恒os2cotdtdx (12)
些252
8
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図-4共振周波数と軸力との関係

ここで, pはレールの質量密度>　0-∂/∂tである.

最後に,加振力に関する量乾は次式で与えられる.

敢ニー訂5蝣esin(-)sintut d弓escos<fi
(13)

前述のとおり,位相角4,は0か7rの何れかの値をとる

ので,上武においてcos¢-士1である.

式(5), (8), (ll), (12), (13)を(3)に代入してIを

得る.

L=(笠空叢書)♂ (14‥
式(14)をさらに整理して次式を得る.

i-写{NR-N)52- ^e6cos¢-壁64,16
NR :- pAeM -u%　　　　　　　　(15)

pAtfuQ'‥-El?+響-Nr

ここで, NRは微小振幅下での共振周波数Wに対応す

る軸力　uJQはN-0での共振周波数, Nc　はまくらぎ

位置を節とする当該変形モード下での静的座屈軸力で

あり,これらの関係を共振周波数一軸力関係と合わせて

示すと図4の様になる1).なお　u;-0においてNRは

静的座屈荷重Ncrを与える.

(3)定常振幅の導出

Hamiltonの原理により,定常解におけるIは停留条

件∂£/∂J-0をみたす.すると式(15)より次式を得る.

eCOS笠NR-

A(c。2
。二票36_壁(16)K

上式より,ある加振力Eと軸力Nの下での,振動数

Wとレールのたわみ振幅6との関係を求めると図-5の

様になる.図において破線は∈=0に対する国有モー

ド曲線である.有限な加握力を加えた場合,共振周波

図-5振動数と定常振幅との関係

数が△Wだけ低下することがわかる.また,共振周波

数前後で振幅が不連続になっており,レール振動にお

いても跳躍現象が発生し得ることが確認できる.なお,

図一封まa > 0(軟化型)の場合を示したものである.硬

化型の場合,破線は右に傾いた曲線となり,共振周波

数のずれ△Wは高周波数側に移動する.

(堵)共振状態の加振力鋭敏性

次に共振状態を求める.定常解の条件∂£/∂ね0を

LL)と6との関係式と見なすと,他のパラメーター定の

下, LU+△u, S+△6における定常解は次式より決まる.

・(芸)-霊△6・霊△L0-0 (17)
この式より次式を得る.

霊+霊・宗-o　(18)
図-5に示したように,共振状態を∂u/∂6- 0(∂6/∂u -

∞)と走義すると,式(18)より次式を得る.

霊-o　　(19)
なお図-5のように,非線形系では無減衰でも共振時の

振幅は有限値を与える.

式(19)より,次の条件式を得る.

・R-N-誓　　(20)
式(20)を(16)に代入すると,共振時の加振力振幅Eと

たわみ振幅∂との関係が次式により得られる.

」cos <f) - 3aC53　　　　　(21)

ここで, E,銅まそれぞれ加振力とレールたわみの振幅で

あるので,何れも正の値をとる.よって, α>0の場合

cos(f)　であり　a<Oの場合cos¢-11となる.

式(21)を銅こついて解くと次式を得る.

6 - (討)1′　(22)
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図-6加振力振幅と軸力との関係(左)および

共振周波数と軸力との関係(右) (α>o)

式(22)を(20)に代入すると,次の加振力Eと軸力N

および共振周波数Wとの関係を得る.

N=NR-

pA
=72"^崇筈.cosd>.9

-」・)′(23)
式(23)第1式,第2式それぞれの第2項目に加振力

Eと軌道の非線形特性を与える定数aの影響が含まれて

いる.式(23)の第1式より,加振力振幅Eが有限値で

与えられている軟化型非線形系の場合(α > o),ある共

振周波数のこ対応する軸力はNRより低い値をとるこ

とがわかる(図-6左).なお,硬化型の場合(a<o),軸

力は逆に増加する.また,式(23)の第2式より, 」-0

においては線形モデルと同一の共振周波数一軸力関係が

得られるが,有限な加振力振幅Eが存在することによっ

て,当該関係を与える曲線は下方(低周波数側)へと平

行移動する(図16右).

ここで, N - 0における共振周波数の変化量LOq-UJ -

△のこついて　cor -LJ2〇三2wo△Wと近似し,これを式

(23)に代入すると次の関係を得る.

△uj = Be*/　　　　　　(24)

ここで, Bは定数である.式(24)より,共振周波数LJ

と加振力振幅Eとの関係は, a>0の場合図-7のよう

になり,共振周波数は加振力振幅の増加と共に急減少

す'蝣蝣>>,

式(23), (24)より,軸力と共振周波数は加振力Eの2/3

乗に比例して変化することがわかった.このことより,

比較的小さな加振力下でも大きな変動を生じ共振周波

数一軸力関係が加振力に対して鋭敏であることがわかる.

また,式(23)でU-0とすると,静的座屈荷重の初期

不整鋭敏性の関係が得られ,本定式化が座屈問題を包

含したものであることが確認できる.なお,ここでの

初期不整とは,はりに作用する横荷重のことである.

3。軌道の時間域加振応答解析

2.の理論的検討では,各スパンを交互に位相反転さ

せて加振するという問題設定とした.一方,実際の加

図-7加振力振幅と共振周波数との関係(α > 0)

図-8軌道モデル

振測定では,インパルスバンマによる何れか1スパン

への荷重印加が一般に用いられるものと想定される13)

そこで,そのような加振条件に対する応答においても

上での議論が成立することを確認し,その妥当性を検

証する目的で,現実の軌道加振試験を模擬した数値モ

デルによる解析を行う.

ここで用いた軌道モデルを図-番に示す.レールはせ

ん断たわみの影響を考慮するためにTimoshenkoぼり要

素で離散化し,まくらぎは質点で与える.軌道パッド,

まくらぎ下パッドはVoigtユニットで与える.回転バネ

は,本来まくらぎ回転に対して作用する様に設定すべ

きであるが,ここではそれを簡略化し,レールに直結

させそのたわみ角について作用するモデルとした.な

お,本来バラスト道床を最下層に設定すべきであるが,

そのために付加的な質点やバネ等の導入が必要となる.

しかし,本解析では道床等に関する回転剛性がレール

振動に及ぼす影響の評価が目的であり,さらにIOOOHz

程度の高周波数域ではレールはまくらぎ以下の下部構

造とほぼ独立して振動するため,ここでは道床の鉛直

振動は考慮していない.レールたわみをu,まくらぎ

変位をusとする.また,軌道パッド接触力をFr,ま

くらぎ下パッド接触力をFsとし,いずれも圧縮を正に

とる.解析では, uの節点値(たわみ,たわみ角,断面

回転角),各まくらぎの変位us,パッド類の作用力Fr,

Fsを未知量として方程式を構成する.なお,まくらぎ

の回転慣性の影響は,試算の結果無視し得ることがわ

かったので,ここでは考慮していない.

レールおよびまくらぎに関する運動方程式はそれぞ

れ式(25), (26)で与えられる.

[K]{u} - [M]{u} - -{Fr} + {F}　(25)
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msus -Fr+Fs -0　　　　　(26)

ここで, [K]は軸力作用下のレールをはり要素により

離散化して得られる剛性行列に回転バネを組込んだも

の, [M]は質量行列. wは加振九{Fr}はレールに

作用するパッド反カ, msはまくらぎ質量である.

軌道パッド,まくらぎ下パッドの作用力に関する式

は,それぞれ式(27), (28)で与えられる.

J17y fvfIUj-ua)+r]r(壷一心　　　(27)

Fs - ksus + rjaiis　　　　　　(28)

ここで, kr, T/rは軌道パッドのバネ定数および減衰定

敬, ka, rj6はまくらぎ下パッドのバネ定数および減衰

定数である.

解析対象となる軌道系は非線形性を有するため,時

間域で解く.式(25)-(28)は未知量の速度と加速度項

を含む。これらの評価にNewmark法(台形公式)によ

る次式の時間積分スキームを用いる.

At2
un+1-un+Atiin+^-{un+un+1),(29)

ここで, △自ま時間増分, unはnステップ目の変位で

ある.式(25)-(28)に(29)の関係式を適用し,次の各

式を得る.

・レールの運動方程式

lK+聖]{un+1}-{-{F?+1

44

xAt2Atニun}+{Fn+1}(30)

・まくらぎの運動方程式

4
At2ms{un+l¥

m.芸+{Ftn+

^ォ"+芸(31)
・軌道パッドの作用力

(k7+^){<+1-�"r

^W*^~霊+:三言(32)

・まくらぎ下パッドの作用カ

-{ks+孟vs){K+l}+{Ftn+1¥-
I

n*{Aiu冒+舶(33)

式(31)-(33)を全てのレール支持点について記述し,式

(30)と連立して次の求解方程式を得る.

Ln+li|xn+l| - |わn+l-i　　　(34)

表一且　レール・まくらぎの各種定数

レール密度 (k g′m 3) β= 7 88 0

レールヤ ング率 (G P a) 」 = 2 0 6

レール断面積 (m 2) A = 6 4 .0 5 × 10ー4

レール断面二次モ ーメ ン ト(m 4) I = 19 60 × 10ー8

レールせ ん断係数 K = 0 .394

ま くらぎ質量 (レール 1 本分)(k g ) m S = 10 0

表-2各種バネ定数

軌道パッドバネ定数 (M N ′m ) K = n o

軌道パッド減衰定数 (kN 。S′m ) T)r = 100

まくらぎ下パッドバネ定数 (M N ′m ) ks = 30

まくらぎ下パッド減衰定数 (kN -s′m ) ris = 50

ここで, {Xn+l¥はn+1ステップ目の未知量ベクトル

であり,具体的には次式で与えられ,行列[An+1]右辺

ベクトルくわn+1"はそれに対応する成分で構成される.

{xn+1} - {un+¥ F7n+l n+1　　　(35)

各時間ステップ毎に式(34)を解くことで,時刻歴応

答を得ることができる.なお,式(34)は非線形方程式

であるため　Newton-Raphson法により解く.

乳　解析結果

(A)解析条件

解析において,レールは50kgNレールとし,まくら

ぎ間隔0.6mの下,まくらぎ40区間を設定した.レー

ル・まくらぎの各種定数およびパッド類のバネ定数を

表一旦,表12に示す.

また以下の解析では,レールに作用するモーメント

〟と回転角βとの関係として軟化型を想定した.理論

計算では式(1)の簡易モデルを用いたが,ここでは実際

の非弾性挙動を模擬した図一鋸こ示すような履歴曲線に

改めた.なお図の骨格曲線は,道床抵抗力に用いられ

るものと同様の次式により与えた14).

M-fQ¥6¥+a　　　(36)

終局抵抗モーメントおよび非線形性に関する定数fo,α

は,文献2)のまくらぎ・道床間の回転バネと同等の剛性

を与えるように/0 -3(N-m/rad), α-1 ×lCT6(rad)

と設定した.時間ステップの刻み幅△自ま5 × l(T5sec

とし,一定外力をスパン中央に5× l(T4secに亘って作

用させるインパルス加振を対象とした,

(2)加振力が共振周波数一軸力関係に及ぼす影響

加振力1kNを作用させた場合の軸力と,加振後

0.025sec前後における共振周波数との関係を,加振カ
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図-9レール支持部の回転剛性(解析時)

図-10共振周波数と軸力との関係

lNでの結果と合わせて図一且⑬に示す.微小な加振力lN

を作用させた場合と比較すると, lfcN加振において軸

力と共振周波数との関係は全体的に低周波数側へと移

動している.また,加振力の大きざがIN, lfcNのどち

らの場合も軸力の測定感度は50kN当り0.34Hz程度と

なり,加振力を大きくしても測定感度の変化はほとん

ど認められなかった.よって,加振力の増加と共に共振

周波数は低下するものの,それは測定感度には影響を

及ぼさず,理論により示した加振力鋭敏性(式(23), (24)

および図-6,7)と整合する結果が得られた.

(3)共振周波数低下量と加振力との関係

iV-O, 」-0における固有振動数LJ。からの共振周波

数低下量△LJと加振力との関係を図一Ⅲに示す.図一Ⅲ

において共振周波数低下量を加振力のべき乗で表わし

たときの指数(図の直線の傾き)は1kNからIOkNの加

振力の範囲において0.83となり, 2/3よりも幾分大き

めの値ではあるが, lkN近傍においては0.76と,加振

力が小さくなるにつれて2/3に近づいていく傾向にあ

る.なお,時刻歴応答解析ではパッド類の減衰が存在

しており,共振周波数は無減衰の場合と多少異なるも

のと考えられる.このことも考慮に入れると,共振周

波数の加振力に対する鋭敏性は理論と概ね一致してい

図-11加振力と共振周波数の低下量との関係

図-12時間経過による共振周波数と軸力との関係の変化

るといえる.

また,加振力8kNにおける共振周波数の低下量が

ll.6Hzであったのに対し,加振力を2kN増加させた

IOkNの場合では13.7Hzとなり2Hz以上の差が生じて

いた.共振周波数2Hzの変動は軸力に換算すると300kN

程度に相当する.軸力測定に際して50kN程度の測定精

度が要求されるものとすると,加振力の大きざが軸力・

共振周波数関係に及ぼす影響は無視し得ないことがわ

かる.実際の測定は,インパルスバンマ等を用い人力

でレールを叩いて行うこととなる.そのため,測定毎

の加振力の大きさを一定値に揃えることは必ずしも容

易でなく,実際に得られる共振周波数一軸力関係には加

振力のバラツキの影響が混入し得るものと考えられる.

(4)経過時間による軸力と共振周波数との関係の変化

次に, lkNの加振力の場合を対象に,時間経過に伴

う共振周波数ヤ軸力関係の変化を調べる.無限小振幅

(」 - 0)の場合における関係と合わせて図-且2に示す.

加振初期(0.025sec)における共振周波数と軸力との関

係は, (2)に述べたとおり, 5-0での関係よりも低周
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波数側へ平行移動しているが,時間が経過し振幅が十

分小さくなった0.085secにおいては」-0における

共振周波数と軸力との関係に近い結果を与えているこ

とが分かる.このことより,実際の測定に当たっては,

振動の減衰過程における振幅一共振周波数関係の推移の

様子から,振動振幅がゼロへ移行した時の共振周波数

を外挿し軸力を求める方法が,加振力の影響を除去す

る上で簡便かつ有効であると考えられる.

5。おわりに

軌道の非線形特性および加振力が,共振周波数-レー

ル軸力関係に及ぼす影響について理論的に考察した.ま

た,レール支持位置の回転剛性に非線形性を有する軌

道モデルに基づいて加振応答解析を行った結果,共振

周波数一軸力関係が加振力に対し鋭敏性を有し,理論と

整合することが確認できた.

本論文では,軟化型の非線形モデルを対象に解析例

を示したが, 2.で述べた様な硬化型の非線形挙動が存

在する問題は,式(1)の非線形項の係数αが負の場合に

相当する.この時,加振によって共振周波数は増加す

るが,加振力Eに対するその鋭敏性は,やはりE2/3に

比例したものとなる.

作用軸力の大きさが同じであっても,加振力の大き

さによって共振周波数は異なるため,軸力測定に影響

を及ぼすことが懸念される.ただし,加振から時間が

経過し振動振幅が十分小さくなれば,軟化型・硬化型に

よらず非線形性の影響をほとんど受けずに軸力を精度

良く測定できる.なお,振動振幅が十分小さくなった

時の共振周波数は測定が困難であるため,実際の軸力

測定においては,それを外挿して求める方法が現実的

であると考えられる.

本研究では,レール支持部の非線形性がレールの共

振特性に影響し得ることを理論的に明らかにしたが,当

該現象の重要度については,実軌道での検証が必要で
ある.
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INFLUENCE OF MECHANICAL NQNLINEARITY IN RAILWAY TRACK

ON RESONANT FREQUENCY-RAIL AXIAL LOAD RELATIONSHIP

Tomohiro AKUTSU, Kazuhisa ABE and Kazuhiro KORO

The influence of mechanical nonlinearity in rail supports on the resonant frequency-rail axial load relationship

is investigated. To achieve this, a harmonic load exciting the pinned-pinned resonance mode is considered, and a

functional which derives a steady-state solution is formulated by time average of the Lagrangian. In the theoretical

study, the nonlinearity is introduced in the rotational stiffness at each sleeper support. Based on the variations of the

functional, the sensitivity of the above relationship to the load amplitude is revealed. Furthermore, through numerical

analyses, validity of the theory is proved.
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