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第 1章 序論 

 

1.1 背景 

日本における交通事故による死者数は，1970 年に最大数を示した第一次ピークの

16,765 人，1992 年には第二次ピークの 11,451 人を記録した．その後，交通安全環境の

改善および自動車の衝突安全性能の向上により 1992 年以降減少し続け，2012 年には

4,411 人と 1970 年以降最少となった．自動車の衝突安全性能は，数々の強度設計上の

工夫，乗員拘束装置の改良により飛躍的に向上してきた．その一方で，車体重量の大

幅な増大を伴っていることも事実である（例えば，1980 年代の B11 型日産サニーは

800kg 程度であったが，その後継車種である現行 E12 型日産ノートは 1,100kg 前後）．

近年，環境対応，省エネルギーの観点から車両の軽量化が非常に強く求められており，

ここ数年モデルチェンジごとに数10kgの軽量化が図られている．しかしながら，日本，

欧州，北米をはじめとする燃費規制は極めて高いハードルとなっており，北米の例で

は，2013 年比で，2016 年の燃費を 1.3 倍，2025 年の燃費を 1.99 倍に改善する法律（略

称 CAFE）が制定されている．これを達成するには現状の軽量化のペースでは不十分

であり，フルモデルチェンジごとに 100kg 以上の軽量化を達成することが必要となっ

ている． 
安全性を確保しつつ軽量化を進めるためには，エネルギー吸収構造体であり，かつ

変形抑制のための反力発生構造体でもある薄板構造柱（車両の主要な構造に多用され

ている）に，より高度な知見に基づく構造設計基準が不可欠である．しかし，現状の

設計方法には，以下に述べるような問題点がある．薄板構造の設計には基本的な材料

力学に基づく強度設計が行われ，弾性座屈には簡便な Karman の有効幅理論(1)（詳細は

2.2.1 項に記述）が用いられているのみである．また，設計者はこの手法により初期設

計を行い，設計図面（CAD データ）を作成する．そのデータを元に詳細な有限要素モ

デル（以下 FE モデル）を作り，数値解析（以下 FE 解析）することで，性能達成状況

の確認と未達成事項に対する検討を行う．通常複数回の FE 解析を用いた詳細な対策に

より性能目標を達成する．しかし，この設計手順では初期設計終了時点で車両の大半

の部品配置，生産の基本的な要件，造形（一般的にデザインと言われる）のかなりの

部分が確定しており，その後の検討で設計を大きく変更することは困難である．結果

的には，性能は満足するが当初計画していた車両重量の軽量化目標が実現できない，
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あるいは目標の原価を達成できない，といった場合が多い．すなわち，精度の不十分

な初期設計を最後まで反映させることになる． 

自動車の開発は，車体，内装など車種ごとに設計しなおす部品と，エンジンなど複

数車種で共用する部品がある．衝突安全性能とのかかわりの深さ，造形による車種固

有設計の必要性，重量比が比較的大きな割合を持つ部品という基準で選別すると，車

体をはじめとする鋼の薄板構造が本研究の最適な対象と考えられる．車体設計におい

て，初期設計の質（精度）が不十分な場合，想定していない弾性座屈の発生などによ

り設計で想定している強度（計画耐力）と実際の発生反力が乖離していたり，断面形

状変化部位や部材結合部などにおける強度バランスの崩れ，変形モードの予測精度の

不備により軸座屈の予想から曲げ変形への遷移と言った問題が発生する．その結果，

試作車を作成し，実験評価をする開発後期で，衝突性能をはじめとする車両性能，車

両重量，原価に関する目標が未達成となり，車両開発日程の遅れや，収益計画への悪

影響を及ぼすなど致命的な問題につながることがある． 

以上のような背景から，より精度の高い薄板構造柱の構造強度設計手法の確立が今

後の車両設計において強く求められている． 
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1.2 薄板構造柱の研究動向 

従来より，円筒，角柱などの薄板構造柱のエネルギー吸収特性に関する研究は，数

多く実施されてきた．例えば， 

（A）円筒の塑性座屈モードの発生基準(2),(3) 

（B）円筒の軸圧潰時の半径，板厚などを変数とした吸収エネルギーの最大化(4) 

（C）円筒の軸圧潰時の最大荷重に関する実験式，予測式の構築(5)~(8) 

（D）座屈モードに関する設計変数の関係(9)，周方向の形状の工夫による特性の安定化
(10)，形状・材料との関係(11)，そして円筒に関する初期ピーク荷重の負荷速度依存

性(12)~(14) 

（E）塑性域でのエネルギー吸収効率の最大化(15)~(24 ) 

（F）長尺中実弾性柱の衝撃座屈(25)~(28) 
（G）FE 解析など予測手法開発のための基礎スタディ(29)~(34) 
などがあげられる．以下に詳しく記述する． 

（A）は，村瀬らによる円筒の軸入力時の塑性座屈の発生に関する研究(2),(3)で，軸長

/直径比が 4.0，板厚/直径比が 0.04 のアルミニウム円筒を対象に動的塑性座屈が発生す

る条件について検討している．拘束条件としては半径方向変位が自由であること，回

転角が固定であること，境界との摩擦係数が 0.005 以下と小さいこと，初期変形形状の

形状条件を満たすこと，以上の条件がそろうことで衝撃速度 25 m/s での塑性座屈が可

能となる，としている．しかし，薄板円筒の動的塑性座屈の発生する条件についてパ

ラメトリックに検討したものであり，一般的なクライテリアは示されていない．また，

その前駆現象としての弾性変形（座屈含む），最大荷重発生メカニズムとの関連は検討

されていない． 
（B）は，山崎らにより円筒の衝撃圧壊解析（計算結果の一例を図 1.1 に示す）に実

験計画法を組み合わせ，エネルギー吸収の最大化を得るためのパラメータ決定法を提

案したものである． 
 

 

 

Fig. 1.1 Typical deformation modes calculated by FEM (4). 
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（C）は，SAE（Society of Automotive Engineers）の 4 つの論文であり，いずれも実

験と解析を用いて設計因子を種々に変化させたときの検討を行い，メカニズムの分析

などの考察をしている．例えば，文献（6）は Wang らによる研究であるが，準静的な

初期ピーク反力の予測に限定している．また，文献（8）は Montanini らによる研究で，

形状の工夫による塑性座屈コントロール性を解析で検討し，実験で検証している． 
（D）は，陳らによる研究であり，対象構造は円筒である．ここでは軸衝撃負荷を与

えた時の円筒の座屈に関するメカニズムを詳細に分析している．文献（9）では，静的

な軸圧縮負荷時の塑性変形のモードについて，対称変形の場合，変形モード形状は板

厚と半径の比に依存するとの従来の知見に対し，端部のフランジの影響の考慮が必要

であること，対称変形の発生しやすい条件などについて明らかにしている．文献（10）
では，円周方向に周期的な波形状を有する円筒についての波形状と圧縮荷重の関係を

検討しており，円筒の長さが短い場合には波形状を工夫することで軸圧壊時のエネル

ギー吸収量を改善できることなどが明らかにされている．文献（11）では，静的負荷

時の初期ピーク応力について，円筒の形状（板厚，軸方向長さ，半径）の組合せにつ

いて検討した結果，円筒長さが半径より大きい場合，ピーク応力は円筒長さによらず，

（板厚/半径）の関数で整理できる．また，材料の加工硬化特性に関する検討の結果，

加工硬化則の違いにかかわらず，ピーク応力が応力勾配（ εσ ∂∂ ）の関数として整理

でき，二直線硬化則でのピーク応力から n 乗硬化則におけるピーク応力を予測可能で

あることなどを明らかにしている．また，文献（12）では，初期ピーク応力に及ぼす

衝突速度との関係を検討し，衝突速度が速いほど初期応力も高いこと，そしてそれは

慣性の効果によること，初期ピーク応力は衝突速度と一次元弾性応力波の伝達速度と

の比で評価できることなどが明らかにされている．文献（13），（14）では，材料のひ

ずみ速度依存性を考慮し，文献（12）に相当する検討を行ったものである．初期ピー

ク荷重は，ひずみ速度に敏感な材料の方が鈍感な材料よりも衝突速度の依存性が高い

こと，ひずみ速度に依存しない材料の降伏応力と加工硬化を考慮した降伏応力の増分

の影響の和で予測可能であることを示している． 
以上，陳らによる研究を整理すると，文献（9）と（10）は静的な入力に対する塑性

変形の研究，文献（11）は初期ピークを対象としているが入力は静的であること，文

献（12）～（14）は負荷速度の変化に対する検討をしているが，最小負荷速度が 5 km/h
（1.39 m/s）と本論文で扱う範囲と比較すると高速側であること（負荷速度依存性の遷

移域がこの速度付近にあり，5 km/h は準静的と言える低速域ではない）がわかる． 
（E）については，弓削らによる研究(15)~(17)，萩原，北川らによる研究(18)~(21)，および

SAE の 3 つの論文である(22)~(24)． 
弓削らによる研究は，薄板構造の位相最適化の研究であり，反力がなるべく一定に

なるような形状（位相）最適化を求める手法の開発をしている．節点密度法を用いる

ことで計算上発生しやすいチェッカーボードパターン（位相最適化問題を有限要素法

で解く場合，物質の有無を表す特性関数は密度のべき乗関数で置くことが多いが，各

要素の密度が連続的に変化するため，取り除くべきか残すべきかを明確に判断できな
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い部分が発生し，チェッカーボードの模様のようになってしまう数値不安定問題）を

回避し，塑性流れ則をそのまま適用している．位相最適化された薄板構造柱の形状，

変更モード，反力特性の事例を図 1.2 に示す(15)． 
 

 

Fig. 1.2 Example of optimal design, deformed shape and improved load displacement curve(15). 
 
 萩原，北川らによる研究(18)~(21)は，薄板構造部材の衝撃入力時のエネルギー吸収量を

最大化するための感度解析手法の開発を行ったものである．一例として，対象の平板

モデルと感度を見るための設計変更パターンを図 1.3 に示す(21)．図 1.3（b）の黒い部

分の板厚を 10%増加させた場合の変形モード，反力特性などを解析しているが，本研

究で扱う弾性座屈，負荷速度依存性などに関するメカニズムについての検討は行って

いない． 
 

  
(a) Model and loading condition      (b) Design change pattern (thickness change) 

Fig. 1.3 Sensitivity analysis model and design change pattern(21). 
 

 文献（22）は，Belingardi らによる研究で，塑性変形開始後のエネルギー吸収特性と

変形メカニズムについて実験的に断面形状を振って検討している．ダブルハット断面

（2 つのフランジ付きコの字型の部品をフランジ部でスポット溶接した四角形断面）で，

フランジの幅とスポット溶接ピッチがエネルギー吸収量に非常に大きな影響を与える



第 1 章 序論 
 

6 
 

ことを明らかにした．文献（23）は Chou らによる研究で，断面形状を変化させたとき

の塑性エネルギー吸収量を比較し，円形断面が最もエネルギー吸収効率が高いことを

示している．文献（24）は Kumar らの研究で，四角柱の動的軸圧壊特性の最適化を FEM
と実験計画法を使って実施している．板厚，コーナーＲ，降伏応力をパラメータとし

て実験結果を整理し，初期ピーク荷重および塑性吸収エネルギーとの関係を 2 次関数

で近似している．また，図 1.4（a）に示す柱にテーパーを持たせた形状を検討し，初

期ピーク荷重の低下には一定の効果があるが，吸収エネルギー効率は著しく低下（図

1.4（b））するため，エネルギー吸収構造としては適切ではない事を結論付けている． 
 

 

(a) Tapered thin-shell structured column      (b) Energy absorption-Taper angle relation 
Fig. 1.4 Energy absorption characteristics of tapered thin-shell structured column(24). 

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2008-01-0242 © 2008SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 
（F）については，林らによる研究(25)~(27)とその後の三村らによる研究(28)である．中

実帯板の長柱について，半正弦波状の初期たわみを与え，両拘束端を結ぶ方向に圧縮

衝撃を負荷した．そして，その座屈発生状況，モードを検討している．代表的な変形

モードを図 1.5 に示す(27)．図中の No.1～No.3 は実験で確認した 3 つの速度条件で，正

規化しない速度はそれぞれ，2.45 m/s，6.0 m/s，10.0 m/s である．衝撃速度が速くなる

と高次モードが発生し，その主な原因は柱の軸方向の慣性によることなどが明らかに

されている．さらに，三村の研究(28)では，その対象速度域を低速側にして（V=10-4～

0.1 m/s），その不安定挙動を実験的に調べている．中実の長柱の Euler 座屈およびその

高次モードを主たる対象としており，本研究で扱う柱を構成する薄板の座屈とは主要

なメカニズムが異なる．この内容については，第 5 章，第 6 章で再度取り扱う． 
（G）については，薄板構造柱を題材としているが，主たる目的が FE 解析の予測精

度の向上，あるいは簡易予測ツールの開発に関するものである．文献（29）（30）は

Wierzbicki らによる研究で，薄板四角柱の軸圧壊問題で，動的反力が静的反力を常に上

回ること，その予測式を実験結果を元に簡易に求めたこと，予測式に一部ひずみ速度

依存性を考慮したことなどが特徴である．文献（31）は Mahmood らによる研究で， 
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Fig. 1.5 Impact load velocity dependency of buckling mode(27). 
 

薄板円筒の軸圧壊について塑性時の変形モードに関して薄板構造の弾性安定論ベース

で理論的に解を求めている．塑性座屈時のリングモードとダイアモンドモードが想定

され、それらの円筒直径と材料特性の関係について明らかにしている．文献（32）は

McNay による研究で，薄板四角柱を題材に，当時の新型スパコンと最新の市販ソフト

（Dyna-3D）を活用し，実験結果の再現性の検討をしている．安定した実験結果を得る

ため，準静的な条件に絞っている．文献（33）は Sogo らによる研究で，薄板円筒と薄

板四角柱の軸圧壊時のエネルギー吸収量を実験と解析で比較し，円筒が大きいこと，

またアルミの方が鉄よりも質量あたりのエネルギー吸収量が大きいことを明らかにし

ている．解析予測は平均反力と反力‐変位線図を良く再現しており，吸収エネルギー

の予測値も結果的によいことを報告している．文献（34）は Flemings らによる研究で，

ダブルハット断面の四角柱の動的軸圧壊実験（45kph～68kph）と解析を実施し，圧壊

特性とエネルギー吸収特性の検討をしている．スポット溶接のモデル化とフィレット

部の溶接のモデル化が高精度なモデル化には重要であることを示している． 
 
以上の従来の研究成果を整理したものが表 1.1 である．表 1.1 より，以下のことがわ

かる． 
1. 四角形断面の薄板構造柱を扱った論文が比較的少なく，多くは円筒を対象としてい

ること． 
2．塑性域での現象を対象とするものが多いこと．また，塑性域について FE 解析モデ

ルの再現精度向上，FE 解析結果を用いた簡易予測式の構築をしている事例が多い． 
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3．弾性域を対象としていても，静的，準静的な現象のみ取り扱ったものが多いこと． 
4．負荷速度依存性についての系統的な検討が不十分であること（（D）の文献（11）～

（13）は負荷速度依存性を調査しているが，比較的早い速度を対象としている）． 
5．Karman の有効幅理論，Euler の平板の面外座屈理論(35)との関連を調査した論文が見

当たらないこと． 
 

Table 1.1 Summary of referred papers. 

Category
-ref.No. Title Main

Author Shape Elastic/
Plastic

Axial
Load

Dyna
mic

Rate
Depen
dency

Refer
Karman
or Euler

A-(2)
Transition of Plastic Buckling Modes for

Circular Tubes Subjected to an Impact Axial
Compressive Load

Murase Circular
Tube Plastic ○ ○ × ×

A-(3) Experiments on the Dynamic Axial Plastic
Buckling of Circular Tubes Murase Circular

Tube Plastic ○ ○ × ×

B-(4)
A Study on Maximization of Dynamic

Crushing Energy Absorption of Cylindrical
Shell Structures

Yamazaki Circular
Tube Plastic ○ ○ × ×

C-(5)
Determine Member Strength of Automotive

Steel Components Considering Local
Buckling Effects

Wang Rectangular
column Elastic ○ × × ×

C-(6) Design of Ultra-High Strength Sheet Steel
Beams Borchelt Rectangular

column Elastic × × × ×

C-(7) Crush Characteristics of Thin-Walled
Cylindrical Tubing Grimm Circular

Tube
Elastic/
Plastic ○ × × ×

C-(8) Dynamic Axial Crushing of Triggered
Aluminum Thin-Walled Columns Montanini Rectangular

column Plastic ○ × × ×

D-(9) Deformation Modes for Axial Crushing of
Cylindrical Tubes Considered of Edge Effect

Chen Circular
Tube

Elastic/
Plastic ○ × × ×

D-(10) Axial Crushing Characteristics of Circular
Tubes with Radial Corrugation Chen Circular

Tube
Elastic/
Plastic ○ × × ×

D-(11) Evaluation of  First Peak Stress in Axial
Collapse of Circular Cylindrical Shell Chen Circular

Tube Elastic ○ × × ×

D-(12) Effect of Impact Velocity on circular Tubes
Subjected to axial loading Chen Circular

Tube Elastic ○ ○
○

above
1.3 m/s

×

D-(13)
The Initial Peak Load in Axial Impact of Thin-
Walled Circular Tubes with Consideration of

Strain Rate Effect of Material
Chen Circular

Tube Elastic ○ ○
○

above
1.3 m/s

×

D-(14)
The Average Load in Axial Impact of Thin-

Walled Circular Tubes by Taking  Strain Rate
Effect into Consideration

Chen Circular
Tube Elastic ○ ○

○
above

1.3 m/s
×

E-(15)
Optimal Design of Thin Walled Steel

Structures for Crashworthiness -Maximization
of energy absorption capability-

Yuge - Plastic ○ ○ × ×

E-(16) Topology Optimal Design of Truss Structure
under Impact Loading.

Yuge - Plastic ○ ○ × ×

E-(17) Finite Element Crushing Analysis of Structural
Components and Experimental Validations Yuge - Plastic ○ ○ × ×

E-(18) Dynamic Analysis of Thin-Walled Box
Columns Subjected to Axial Crushing Hagiwara Rectangular

column Plastic ○ ○ × ×

E-(19)
Development of A Sensitivity Analysis

Method for Dynamic Nonlinear Problems (1st Kitagawa Rectangular
column Plastic ○ ○ × ×

E-(20)
Development of A Sensitivity Analysis

Method for Dynamic Nonlinear Problems
 

Kitagawa Rectangular
column Plastic ○ ○ × ×

E-(21)
Development of A Sensitivity Analysis

Method for Dynamic Nonlinear Problems (3rd
Report)

Kitagawa Rectangular
column Plastic ○ ○ × ×
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Category
-ref.No. Title Main

Author Shape Elastic/
Plastic

Axial
Load

Dyna
mic

Rate
Depen
dency

Refer
Karman
or Euler

E-(22)
Experimental evaluation of the axial crushing
behavior of thin walled columns with different

cross-section
Belingardi Rectangular

column Plastic ○ × × ×

E-(23)
Static and Dynamic Tests of An Axially-

Collapsing Structure Concept of a Front End
Energy Absorber for a Vehicle

Chou Circular
Tube Plastic ○ ○ × ×

E-(24)
A Numerical Study on the Axial Crush

Characteristics of Thin Walled Rectangular
Tubes Subjected to Dynamic Impact

Kumar Rectangular
column Plastic ○ ○ ○ ×

F-(25) Buckling of Elastic Column at Impact Force -A
Case of Low Impact Velocity- (1st Report) Hayashi Rectangular

column Elastic ○ ○
○
1E- Euler

F-(26) Buckling of Elastic Column at Impact Force -A
Case of High Order Modes- (2nd Report) Hayashi Rectangular

column Elastic ○ ○
○
1E-
3m/s

Euler

F-(27) Buckling of Column at Impact Force -A Case
of Elast0-Plastic Column- (2nd Report) Hayashi Rectangular

column
Elasto-
Plastic ○ ○

○
above
2 m/s

Euler

F-(28)
Dynamic Buckling of Long Column with Each

End and Middle of Column Constraint at
Transient Impact Velocity from Quasi-Static to

Mimura Rectangular
column Plastic ○ ○

○
0.0001

~
Euler

G-(29) Dynamic Crushing of Strain Rate Sensitive Box
Columns Wierzbicki Rectangular

column Plastic ○ ○ × ×

G-(30)
Experimental-Theoretical Correlation of

Dynamically Crushed Components of Bus
Frame Structure

Wierzbicki Rectangular
column Plastic ○ ○ ○ ×

G-(31) Axial Collapse of Thin Wall Cylindrical
Column Mahmood Circular

Tube Plastic ○ ○ × ×

G-(32) Numerical Modelling of Tube Crush with
Experimental Comparison McNay Rectangular

column Plastic ○ × × ×

G-(33)
Energy Absorption Abilities of Thin-Walled

Circular and Square Tubes By Crushing Under
Static Axial Loading

Sogo Circular
Tube Plastic ○ ○ × ×

G-(34)
Non-linear explicit finite element simulation of
the dynamic axial crush of double-hat section Flemings Rectangular

column Plastic ○ ○ × ×
 

 
以上より，自動車の代表的なエネルギー吸収構造体として用いられる角柱である薄

板構造柱の軸方向不安定挙動について，弾性限界付近での衝撃荷重（通常，この荷重

が構造反力の最大値になる）の負荷速度依存性を体系的に調査することは，学術的観

点のみならず，実用的な設計指針を得るためにも極めて重要であると言える．特に，

弾性変形時に Karman の有効幅(1)の考慮が必要となる設計条件の場合は，精度向上のた

めに詳細な検討が不可欠である．  
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1.3 論文の目的と構成 

これまで述べてきた背景，研究動向を踏まえて，本論文では薄板構造柱に軸荷重が

動的に負荷される際の力学的挙動について，その負荷速度依存性を系統的に調査し，

そのメカニズムについて詳細に検討することを目的とする．従来の静的な平板の座屈

理論に基づく Karman の解，あるいは Euler の解との比較から，それらの適用限界につ

いて明らかにする．また，メカニズムの詳細を検討することで，従来の手法では困難

な静的から動的に移行する領域に対して，新たな負荷速度依存性の予測手法の提案も

行う． 

 
本論文は 6 つの章で構成される． 

 

1 章は，本研究の背景として，自動車の安全性能開発の概観を述べる．また，薄板構

造の反力特性に関する従来の研究動向をまとめ，本研究で検討すべき課題を明確にす

る．  

 

2 章は，現状の車両開発における課題を示すことで本研究の重要性を論述する．まず，

現状の衝突性能の視点からの車両開発の手順を解説し，その中で構造の反力設計の重

要性を述べる．また，実際の車両開発で発生する実験バラツキ，部品バラツキによる

性能の非ロバスト性について説明する．つぎに，Karman の有効幅理論や Euler の平板

座屈解の解説と，今回の薄板構造柱で発生する反力特性の典型的な課題を明示する．

さらに，薄板構造設計の詳細とこれら理論の関係を整理し，Karman の理論を考慮して

いないことによる不具合例を示す．  

 

3 章では，本研究で用いる FE 解析について，基本形となるモデルの仕様の決定方法

について述べる．つぎに，本 FE 解析の解法である動的陽解法の理論的背景とその手法

の妥当性，使用する要素（低減積分要素）の概要と理論について論述する．そして，

接触条件が顕著に影響する現象なので，接触の理論的な取り扱いや負荷条件の与え方

について述べる． 

 

4 章では，FE 解析に対し，負荷速度を変化させた場合の負荷点反力の変化を求め，

最大反力の負荷速度依存性を明らかにする．最大反力を Karman の解，Euler の解と比

較することで，負荷速度による反力発生のメカニズムの変化を明らかにする．低負荷

速度域と高負荷速度域で異なる反力発生メカニズムや，その中間の遷移域の存在を定

量的に明らかにする．また，それら負荷速度域に応じたエネルギーバランスの変化を

考察する． 
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5 章では，4 章で得られた結果に対し，柱の幅，長さ，断面形状，四角形断面の縦横

比を変化させることで，最大反力の負荷速度依存性のより一般化した傾向を求める．

まず，柱の幅を変化させることで，低負荷速度域（大域的不安定領域）での詳細な反

力特性のメカニズムを明らかにし，より精度の高い修正 Karman の式を提案する．つぎ

に，柱の長さを変化させることで，4 章では明らかに出来なかった遷移領域のメカニズ

ムを考察する．さらに，実用的な視点で，多角形化，長方形の縦横比を変化させ，そ

れらの形状変化に対する最大反力の負荷速度依存性を明らかにする． 
 
6 章では，本研究を通した総括を行う．主だった課題に対する研究成果の有効性，学

術的な有用性をまとめる．また，今後実施すべき課題の確認と将来の展望について論

じる． 
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第 2章 従来の車両構造設計手法 

 

2.1 衝突安全性能開発設計での課題 

はじめに，従来の衝突安全性能開発手法について説明する．自動車のオフセット衝

突の変形モードについて，FE 解析結果の一例を図 2.1（a）に示す． オフセット衝突

は車両同士が一定量オフセットした状態で正面衝突を起こすことを模擬した試験法で，

車両幅の一部（40%）が変形可能なバリア（アルミハニカムで作成された対向車両の

強度を模擬した固定壁）に衝突する車両変形量の大きい実験である．この衝突は，交

通事故分析の結果，発生頻度の最も多い事故形態の一つと言われている．また，日本，

米国では車両前面が剛体平面に衝突する，通称フルラップ衝突（これはほぼ同じ特性

を持つ車両同士がオフセット無しで衝突する状態を模擬している）の試験法（図 2.1
（b））も併用されている（章末の付録参照）． 
オフセット衝突では，図 2.1（a）のように，エンジンルームの変形は衝突側に集中

しており，一部居室，ルーフ，ドアにも及んでいる．一方，図 2.1（b）のフルラップ

衝突ではエンジンルームの両側の構造が反力として機能するため居室の比較的前方で

衝突現象は終了しており，相対的に変形量が小さい． 
乗員を模擬したダミー人形で計測される傷害値は，車両の変形量，減速度（負の加

速度）などに依存している．変形量は小さく（なるべく居室が変形しない），減速度は

乗員が車両に対して相対変位をする時点で小さい（エンジンルームが変形し始め，乗

員が慣性移動している衝突初期の減速度が大きく，なるべく多くのエネルギーを吸収

する）ことが望ましい．オフセット衝突では片側の反力構造体しか使えず，フルラッ

プ衝突では両側の反力構造体が機能する．その結果，たとえば，オフセット衝突の変

形量を小さくしたい時，構造体の反力を大きくすると，フルラップ衝突での反力は 2
倍大きくなり，減速度が過大となり傷害値が悪化する，などの問題が発生する．この

ような要件を同時に満たすためには，高度な反力バランス設計が必要となる． 
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(a) Example of maximum deformed crash mode of ODB (Offset Deformable Barrier) 

regulation 
 

 

(b) Example of maximum deformed crash mode of Full-lap regulation 
Fig. 2.1 Typical vehicle crash mode of regulation. 

 

 

衝突安全性能の設計は以下の手順で行われる． 
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（1） 車両の目標値（各国で実施される法規，JNCAP などの情報公開※）が決まる（5☆
（章末の付録参照）など）． 

※各国および北米では保険協会などが独自の試験法を定義し，衝突実験を実施する．消

費者に安全な車両を選択するための情報公開が目的であり，JNCAP は Japan New Car 
Assessment Program の略称である． 

（2） 多くの法規，情報公開のランキングでは，それぞれで決まっている衝突条件で

実験した際の，乗員の傷害値（頭部の加速度とか胸の変形量など）の結果を総合

的に評価して決まっている．そこから部品設計を実施するのに必要な，個々の傷

害値の目標が設定される．なお，傷害値以外にも車体の変形量，変形モード（破

断の可能性の有無）なども評価される． 

（3） 傷害値を一定レベルに抑えるため，車両の挙動，特に減速度特性と全体変位量，

特定の部位の変形量，各種拘束装置の特性などに目標が割付けられる．例えば，

エンジンルームの平均減速度は 200 m/s2 以上，ダッシュ面（エンジンルームと居室

を仕切る壁）の変形量は 100 mm 以下，シートベルトの拘束力の最大値などである．

乗員の拘束装置（シートベルト，エアバッグなど）は多くの設計パラメーターで

時系列の拘束特性をコントロールできるため，最適な拘束装置のパラメータの組

合せを決めるのは難解であり最適化が研究されている(1)~(3)．また，その拘束特性は

車両の減速特性と関連するため，そのバランスの最適化が図られる(4)． 

（4） 割付けられた部位ごとの特性（減速度，変形量など）に対して，部品の強度設

計を行い，塑性変形時のエネルギー吸収によって車両の目標減速度を達成できる

か，部材間の強度バランスが適切で居室の変形が抑制されるか，といった検討を

主に机上の計算により実施する．この際，本研究で取り上げる Karman の有効幅理

論(5)なども活用する（2.2.1 項で詳述する）． 

（5） 全ての部品の基本設計ができると（CADデータができることと同義語である），

有限要素モデル（以下 FE モデルと呼ぶ）を作成し，所定の性能が出ているかの確

認を行う． 

（6） （4）と（5）を目標性能が達成されるまで繰り返す．  

手順の（1）は各製造メーカーの目標値の持ち方と車両開発責任者の意志で決まり，

（2）と（3）に関しては Excel などの簡便な机上での計算により求められる．また，（5）
と（6）については詳細な FE 解析手法があるので，今回の論文で扱う範囲は主に（4）
となる．1.1 節の背景でも記述したが，（5）以降のプロセスでは，ほとんどの部品の配

置，主要な造形の決定，主要な生産要件の考慮がすでになされており，大きな設計変

更，たとえば構造部材の配置，断面形状の大幅な変更などはできない．そのため，強

度不足の場合にはパッチワークのように補強部材を貼り付けるといった応急処置がと

られているのが実情である． 

（3）の事例として，目標減速度，目標変形量を図 2.2 に示す．本図では車両前後方

向の変形量を横軸に，減速度の平均値を縦軸に示している．ここでは，車両の変位量

の少ない時点（衝突現象前半）と多くなった時点（衝突現象後半）の 2 つの平均値を
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用いている．衝突現象前半では，主にエンジンルームの変形が現象を支配しているの

に対し，衝突現象後半からは居室の変形が始まる．また，乗員の視点では，衝突現象

前半では乗員は空走しており傷害とは無関係であるが，衝突現象後半は，シートベル

ト，エアバッグなどの拘束装置が機能する時間帯であるため，ここでの減速度の大き

さが乗員の傷害に大きく影響する．以上の乗員傷害と車両の変形，減速度の関係から，

このように分割して目標値を設定している．参照（市販）している車両の実績に対し

て，開発車両の目標性能が高くなった場合（例えば，衝突安全評価基準の 4☆から 5

☆など），減速度を大きくして最終変形量を抑える方策が取られる．この際，特に後半

の減速度はそれ自身が乗員の傷害値を悪化させることがあるため，なるべく前半の減

速度を高くすることが望ましい．（例えば，前半の減速度は A 以上，後半の減速度は B
以下，変形量は C 以下など） 

実際の FE 解析結果と実験結果の比較を示した一例を図 2.3 に示す.本図の横軸は，

車両前後方向の変形量，縦軸は減速度の平均値を示す．ここでは，前半の減速度がお

よそ目標 A 以上に対し不足していること，後半の減速度が目標 B 以下を満足している

こと，全体の変位量が目標 C 以下を満足していることがわかる．なお，FE 解析結果と

実験結果がここで比較する程度の良い一致を示すことを確認した上で，FE 解析による

具体的な検討に進む． 
 

 

Fig. 2.2 Target deceleration for new vehicle development compared with current vehicle. 
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Fig. 2.3 Deceleration Displacement chart. 

 
 図 2.3 中の平均減速度 A を決めている主要な構造部材の反力特性を設計する必要が

ある．エンジンルーム内の主要な反力発生部材を図 2.4 に示す．3 つの部材は，それぞ

れ上から Hood Ledge（以下 H/L），Front Side Member（以下 F/S/M），Suspension Member
（以下 Susp/M）と呼ばれる構造体で，いずれも本論文で取り扱う薄板構造の柱あるい

は梁として機能している． 

 

 
Fig. 2.4 Major structure of engine room portion. 
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設計で計画したとおりに FE 解析の結果が得られ，さらに実験で予想どおりの性能に

なるのが理想であるが，一般にはそのようにはならない．その一例を図 2.5 に示す．

図 2.5（a）は FE モデルと実験での計測位置（赤線）を示している．2 つのほぼ同じ設

計仕様の実験結果の上面視変形モードの比較を図 2.5（b）に，その拡大図を図 2.5（c）
に示す．実験 A と B では，車両開発の時期は異なる（A の方が早い時期）．車両全体

として後期の試作車両には設計変更が多々入っているが，衝突性能としてはほぼ同じ

特性を持つ試作車両として実験を行っている．実験 A と B の変形モードが大きく異な

っていることに気づくが，これは変形の順序が異なることで最終変形モードが異なっ

ている（図 2.6）． 
 

 

(a) FE model and test measured line 
 



第 2 章 従来の車両構造設計手法 
 

21 
 

 

(b) Deformed mode comparison in upper view (FE result, Test A, Test B) 
 

 
(c) Enlarged view of Fig. 2.5(b) 

Fig. 2.5 Difference of two test result and simulation result. 
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実験 A の結果は FE 解析とよく一致し，目標を達成している．実験 B の結果は目標

を達成しない（ダッシュ面の変形量が大きい）．この場合，まず変形モードの変化の要

因を分析し，各種要因を検討する．そして，最終的に安定して性能目標を達成できる

設計仕様まで検討を繰り返すことになる．この事例の場合には，オフセット衝突する

際のバリアと車両の相対位置が 2 つの実験で左右に一定量異なり（法規（保安基準）

上は 50 mm まで許容されている），この入力の違いにより発生したことがわかってい

る． 
 

 
Fig. 2.6 Deformation sequence of test A and test B. 

 
このほかの事例として，材料特性のバラツキ（例えば降伏応力 σy が±15%変動する

ことは規格上十分にありえる）が原因で，変形の順序が変わった，あるいは変形モー

ドが変化した（その結果思わしくない性能となった）ことがある．このような課題を

分析した事例として，自動車技術会で 2008 年度から 2011 年度の 4 年に亘って設置さ

れた，車体ロバスト性特設委員会の活動がある．グローバルな生産を展開する自動車

業界では，各生産地毎での材料調達，組み立て工程の差異などによる製品の性能バラ

ツキが懸念されていることが委員会活動の背景にある．その上で，現地生産の主要な

コンポーネントである車体の衝突性能と耐久性能に関して，ロバスト性を評価する手

法の提案，ロバストな設計指針を提示するという目標の下で実施された．ここでは，

材料バラツキの衝突時の変形モード，反力特性への影響を評価した例を示す． 
簡略化された F/S/M とフロントバンパーの構造部材のアッセンブリー構造を図 2.7

（a）に示す．これはクライスラーのネオンの FE モデルが公開されているため，その

形状を基に基本的な断面寸法を決めたものである．オフセット衝突入力を模擬するた

め，剛なオフセットバリアーを設置する．車両の慣性力を表現するため，F/S/M 後端

を剛体要素で結合し，その中心に車両質量を定義している（部材の色は一定数の要素
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群ごとに材料定義をしていることを可視化したもの）．この構造モデルに車両実験と同

様の 64km/h で+x 方向に初速度を与え，オフセットバリアーに衝突させる．解析結果

は，バリアで計測される反力と構造体の変形モードについて評価される．なお，材料

のバラツキは，図 2.7（b）に示すように，F/S/M の前後方向 3 分割とバンパーの 4 部

位とした．これは，バンパーは通常 1 部品であること，F/S/M は前後方向のおよそ中

央でエンジンを懸架するため，部品構成が変化することから 3 分割で表現している．

材料バラツキは，図 2.7（c）に示すように，降伏点を±15％で変動させている．表 2.1
に示すように，極端なバラツキの組合せ 5 ケースと全部材が降伏点中央値のベースモ

デルをあわせた 6 ケースの計算を実施した．  
 

 
(a) Model and boundary condition 

 

 
(b) Material definition area 
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(c) Material scattering definition for each area 

Fig. 2.7 Simplified F/S/M and Fr Bumper assembly model and separation of different 
material definition. 

 
Table 2.1 Material combination of 6 models : Yield stress (MPa) 

 
 
反力特性のバラツキを図 2.8（a）に，変形モードのバラツキを図 2.8（b）に示す．

図 2.8（a）より，F/S/M の初期塑性変形で発生するピーク反力が大きくバラツクこと，

その後の反力‐変位特性が大きく異なることが良くわかる．図 2.8（b）からは，非衝

突側の F/S/M がベースモデルでは明確な折れが発生していないのに対し，CASE_M1，
CASE_M2 では折れが発生（図中の A，B）し，その折れ位置が異なっている．CASE_M3
では衝突側の F/S/M が折れて内側に倒れこむモードとなり，非衝突側の F/S/M がほと

んど変形しないことより，非衝突側 F/S/M への荷重の伝達が大きく減少していること

が推定できる．このように，材料特性のバラツキのみを評価しただけでも，構造部材

の衝突時の特性には大きな影響が出ることがわかる． 
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(a) Reaction scattering calculated of 6 typical models 

 

 
(b) Deformation mode scattering calculated of 6 typical models 

Fig. 2.8 Scattering result of calculated reaction and deformation modes. 
 

この他に，板厚のバラツキ（±5%程度），スポット溶接位置のバラツキ（±10mm 程

度），スポット溶接強度のバラツキ（±20%程度），形状のバラツキ（プレス成型品が
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多用されるので，スプリングバックなどによる図面との形状誤差が発生）なども性能

をばらつかせる因子となる．自動車技術会の車体ロバスト性特設委員会では，実験条

件を含めた 6 つのバラツキ因子の内，材料，板厚，スポット位置の 3 つに絞って検討

した．残りの設計因子（形状，スポット強度）は相対的に初期ピーク荷重への影響が

小さいことが経験的に知られており，選択肢外となっている．対象とした 3 つの因子

はどれも衝突性能への影響が大きく，図 2.8 に示す程度の性能のバラツキを示す． 
以上をまとめると，衝突性能の視点から，構造体の反力特性には多少の実験条件，

材料，板厚，スポット溶接位置のバラツキが有っても，それを許容できるロバストな

特性が強く求められている．ひとつには，衝突のメカニズム（主要な柱，梁の反力特

性，エンジンなどの重量の大きい部品の動きと傷害値との関係など）を正確に把握す

ることにより，拘束性を含めた全体の論理的な設計が出来ることで，バラツキに対す

る余裕を持たせた設計にできることがある．こういった試みは衝突解析をパラメトリ

ックに実施し，統計的に結果を分析することである程度の成果を上げている(6),(7)．しか

しながら，この塑性変形の発生順序と変形モードを確実に保証しようとすると断面形

状の変化，板厚，材質の変化によって，断面の持つ反力特性がどのように分布してい

るのかを正確に把握し，これらのバラツキを考慮した高精度な反力バランス設計が必

要になる．このことが，本研究を促す強い動機付けとなっている． 
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2.2 Karman の有効幅理論と車両設計への適用 

2.2.1 Karmanの有効幅理論と Eulerの座屈理論 

現在の車両設計の中で，一部活用している Karman の有効幅理論(5)について記述する．

また，Euler 座屈(8)についても，その活用方法を含めて記述する． 
Karman は，米国の研究機関が実施した多数の実験結果と弾性安定論をベースにした

弾性座屈理論をもとに，ある仮想の有効幅という概念を仮定し，簡易な反力予測式を

提案した．実際には，断面に沿って反力は連続的に変化するが，これを有効幅という

領域のみで荷重を受け持ち，その他の領域では反力を発生させないとした（図 2.9 参

照）．両側端を単純支持した状態で，面外変位を図 2.10（a）を仮定すると，両端の w
の間の面外変位量が一定の部分は変形メカニズム上無視でき，両端の w が一体となっ

た 2w の幅の平板の面外変形問題とすることが出来る．この場合式（2.1）が支配方程

式となる． 
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面外変位を式（2.2）とおき，式（2.1）に代入し整理すると，式（2.3）となる． 
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σ/E を最小値を求めるために，右辺を b について微分し 0 とおくと，b=2w が得られ

る．これを式（2.3）に代入整理し，2w を求めると式（2.4）となる． 
 

cr

hw
σ

κ 2

2

2

)ν-12(1
Eπ2 =

                            (2.4) 

 

ここで，w は有効幅，σcr は限界応力（一般には降伏応力として取り扱う），h は板厚，

κは変形モードに依存する定数である．板の面外方向の変位分布が図 2.10（a）の時は
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κ=4.0，（b）の時は κ=1.7 となり，これは仮定する弾性座屈時の平板の面外変形モード

による．すなわち，図 2.10（a）は有効幅 w の内側の変位をフラットな分布と仮定する

のに対し，図 2.10（b）は有効幅 w 内を直線的に分布すると仮定する．また，本研究で

は，四角形断面の薄板構造柱を対象とする．そのため，角部の取り扱いは，厳密には

図 2.10 の境界条件と同一ではないが，ここでは 4 面の平板で式（2.4）が近似的に成立

すると仮定することにより，構造全体の限界荷重 Pcr は次式となる． 
 

2
2

2

)ν-3(1
Eπ224 hhwP cr

crcr
σκ

σ =×=
                    (2.5) 

 

 

Fig. 2.9 Effective length of w where reaction is assumed to be supported(5). 
 

 

Fig. 2.10 Two kinds of assumed out-of-plane deformations; (a) case of κ=4.0, (b) case of κ 
=1.7(5). 

 つぎに，Euler の座屈荷重は古典的な弾性座屈理論に基づいたもので，幅 a，長さ b，
板厚 h の周辺単純支持長方形板に，圧縮応力 σz=一定 が作用する場合について考える
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（図 2.11 参照，x，y 方向の応力は作用しない）．この時，四角形断面の薄板構造柱の

座屈荷重 Pcr は次式により求められる(8)． 

crcrcr k
a
hahahP

2

2

2

)-12(1
Eπ44 






==

ν
σ

                
(2.6) 

 

ここで，座屈係数 kcr は， 

22

2 





++






=

ma
b

b
makcr

                
    (2.7) 

 

 

Fig. 2.11 Boundary condition of Euler buckling of a simply supported rectangle. 
 

今回対象とする構造における座屈係数 kcr の変化を調べる．対象のモデルは 3 章で詳

しく記述するが，b=300 mm 一定とし，幅 a を 20mm から 200 mm まで変化させた場合

の kcr を求める．Euler 座屈発生時の変形モード，または，最大反力発生までに Euler 座
屈が発生しない場合は最大反力直前の変形モード（x 方向変位分布を示し，最大変位で

正規化している）を図 2.12 に示す．a=36 mm 以下では明確な Euler 座屈が確認できな

いこと，a=40 mm 以上では Euler の座屈モードが m=2 から 8 まで幅によって変化して

いることがわかる．座屈係数 kcr は式（2.7）より図 2.13 のようになる．a=20 mm から

200 mm では，座屈係数 kcr は 4.000 から 4.340 の値を取る．5 章で詳しく述べるが，Euler
の座屈荷重が柱の最大反力に影響を及ぼすのはおよそ a=65mm 以下で，kcr は 4.000 か

ら 4.034 の値を取る．この場合，kcr=4.0 と近似した場合の最大誤差は 0.9%程度となり，

実用的な反力予測式を策定する際に kcr=4.0 と近似しても大きな誤差を生じないと言え

る． 
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Fig. 2.12 Buckling modes along the column length for various widths. 

 

 
Fig. 2.13 Change of buckling coefficient kcr according to width a. 

 

前述の板で構成される薄板構造柱に軸圧縮荷重が作用する場合についての一例を示

す．薄板構造柱（解析モデルに関しては 3 章で詳述する）を，負荷速度 1 m/s（時速 3.6 
km/h）で軸圧壊させた場合の反力の時間応答，および初期状態（t=0 ms），最大荷重発

生時点（t=1 ms），十分に圧壊した時（t=10 ms）の変形モードと相当塑性ひずみ εp分

布（0.2 %以上はピンク色で表示）を図 2.14 に示す．このケースでは，初期に最大反力

247 kN を示した後，塑性変形の進行とともに半分以下に反力が低下する．この最大反

力のとき，相当塑性ひずみの分布を表した変形図からわかるように，負荷子と接触し

ている局部的な領域のみ降伏応力に達して，全断面が一様に降伏応力に達した状態
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（400 kN）の 62 %程度の最大反力しか得られていないことがわかる．このことから，

薄板構造特有の特性を正確に把握しないまま構造設計すると，必要な反力が十分に得

られないこと，予測していた変形モードにならないことなど，想定外の結果を招く可

能性がある． 
 

 

Fig. 2.14 Time evolution of reaction of a rectangular thin-shell column at V= 1 m/s and 
deformation modes at some representative times(9). 

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 
図 2.14 で検討した薄板構造柱について，Karman の有効幅に基づく荷重と Euler の座

屈荷重を求める．式（2.4）で Karman の有効幅を求め，式（2.5）から荷重を計算する

と，κ=4.0 の場合 145 kN，κ=1.7 の場合 94.5 kN となる．一方，Euler の座屈荷重は式（2.6）
と（2.7）に，モード次数 m＝3，ヤング率 E=206 GPa，ポアソン比ν=0.3, 幅 a=100 mm,
高さ b=300 mm, 板厚 h=1.2 mm を代入すると kcr=4.0 となり，Pcr=4ahσcr=51.5 kN と求め

られる（図 2.15 参照）．これらの値は，計算結果より得られた反力 247 kN とは大きく
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異なる．すなわち，全断面が降伏した場合の反力 400 kN と Karman の解による反力 94.5 
kN～145 kN の間に，今回の解が存在していることがわかる． 
衝突安全性能のような動的な現象に対し，面外座屈による荷重低下は考慮する必要

があるが，静的な理論である Karman の有効幅理論，および Euler の座屈理論では単純

に予測値とは成りえないことがわかる． 
 

 
Fig. 2.15 Contour maps of out-of-plane displacements at x-direction at Euler buckling (m=3). 

 

2.2.2 車両設計への適用 

図 2.4 の F/S/M の反力特性を検討するための断面形状例（図 2.4 断面 A-A）を図 2.16
に示す（図中の点線は 100 mm ピッチの補助線である）．この断面情報（形状，板厚，

材質）から軸座屈時の全断面降伏時の反力，Karman の有効幅を考慮した静的な断面反

力などが求められる．現実の構造では，入力（ベクトルの総和）の方向が図心を結ぶ

軸と一致することはほとんどなく，何らかのモーメントが発生し，例えば軸圧壊を想

定していても曲げ変形が主になるといった挙動を示すことが多い． 
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Fig. 2.16 Cross section shape of front side member (Fig. 2.4 Section A-A) and maximum 
reaction and Euler’s buckling force estimation 

 
車両側面構造を設計する際の，正面衝突時の主要骨格部材へのモーメント入力を評

価した例を図 2.17 に示す．車両側面構造では正面衝突の入力方向と部材の向き，また，

ラーメン構造であることからモーメント入力に対する耐力が重要となるためである． 
 

 
Fig. 2.17 Bending moment diagram around body side structure at frontal crash input. 
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図 2.17 をもとに，フロントピラーの設計をする際の，入力モーメントと耐力モーメ

ントを比較した例を図 2.18 に示す．耐力モーメント線図が階段状に分布しているのは，

薄板の組合せで構造を作るため，板厚の変化，部品の追加，部品のつなぎの部分で反

力が変化することによる．これらにより各部材，部位の変形のモードと順序を想定す

る．そして，過去の知見とあわせた部位ごとの平均反力を用いることで，F/S/M のエ

ネルギー吸収量，フロントピラーとの強度バランスなどを見積もる． 
 

 

 
Fig. 2.18 Bending moment diagram and reaction moment plan 

 
これらの設計により CAD データが作成され，その情報をもとに FE モデルが作成さ

れる．例えば，図 2.4 の 3 部品について時系列の反力特性が図 2.19 のように得られる

ので，机上検討の結果と比較検証ができる．複数の線は前後方向の位置違いによる荷

重発生状況の差を示す．なお，これら部品や個別の部位の反力特性は実験により計測

できないので，十分に信頼性のある FE モデルであることが前提となる． 
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Fig. 2.19 Transmission force time chart of each load pass 

 
解析結果の妥当性は，図 2.20 に示すような実験終了後の変形モードとの比較（赤線

は実験車の変形形状）及び図 2.3 のような車両全体の減速度の比較により検証する．

より高精度な予測には，例えば部材の破断を正確に再現するモデル化技術(10)とか，図

2.21 に示すような薄板部品の成型時の履歴（加工ひずみ，板厚減少）を正確に考慮す

る必要がある．この事例では，上記の精密なモデルを用いた FE 解析の結果，F/S/M の

耐力は目標反力を下回り，その結果衝突性能として目標性能を達成できていないこと

が判明した．これは，板厚 h=1.6 mm，断面幅およそ 120 mm×80 mm，降伏応力およそ

600MPa の場合，Karman の有効幅は 35 mm～52 mm であることを初期断面構造設計に

おいて考慮していないことが要因の一つと考えられる． 
 

 
Fig. 2.20 Comparison of simulation result and test result of front side member deformation 

mode. 
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Fig. 2.21 Plastic strain distribution of F/S/M at stamped. 
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付録 

 各国で衝突安全に関する法規，情報公開(NCAP：New Car Assessment Program)が制

度化されている．ここでは，日本，欧州，米国における情報公開の基準の一部につい

て表 A.1 および表 A.2 に示す．通常，情報公開は法規よりも厳しい条件で行われるこ

とが多い．NCAP では安全性能の評価を 5～6 段階に分類し，★の数で表記する．（IIHS
は別表記） 
 

Table A.1  Japanese and European NCAP 

 
日本  欧州  

名称  NCAP  Euro-NCAP  

実施機関  国土交通省 事故対策センター  英国運輸, FIA（国際自動車連盟）等  

試験項目  
55km/h 正面衝突, 64km/h ｵﾌｾｯﾄ衝突  

55km/h 側面衝突  
64km/h ｵﾌｾｯﾄ衝突 , 55km/h 側面衝突  

歩行者保護試験  

衝突形態   

 

 

 

 

評価  
方法  

衝突  
試験  

◆乗員傷害値を基に 6 段階評価  
（ﾌﾙﾗｯﾌﾟ,ｵﾌｾｯﾄ,側面の総合評価,但し,

運転席,助手席は別々の評価）  
★～★★★★★★  

◆車体変形､乗員傷害値を基に 5 段階

評価 (ｵﾌｾｯﾄ衝突と側面衝突の総合評

価,運転席,助手席も総合) 
★～★★★★★  

その他  
歩行者保護 JNCAP を 03 年度から実

施,CRS 評価（台上試験）JNCAP も実

施中  

歩行者保護   ◆歩行者傷害値を基に

3 段階評価 02 年から評価方法変更  
★～★★★  

公表形態  小冊子及び Web Site で公表  
小冊子及び Web Site で公表  

雑誌(What Car)に掲載 

公表頻度  年 1 回公表（4 月）  試験毎に公表（年 2～3 回）  
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Table A.2  US NCAP and IIHS (Institute of Insurance Highway Safety) 

 
米国  

名称  NCAP  IIHS TEST  

実施機関  NHTSA（運輸省道路交通安全局）  IIHS（道路安全保安研究所）  

試験項目  
35MPH(56km/h) 正面衝突  

38.5MPH(62km/h) 側面衝突  

40MPH(64km/h) ｵﾌｾｯﾄ前面衝突  
ﾊﾞﾝﾊﾟｰ損傷性評価  

50kph ﾊﾞﾘｱ側面衝突  

衝突形態  

 
 

 

 
 

 

評価  
方法  

衝突  
試験  

◆乗員傷害値を基に 5 段階評価  
（正面衝突と側面衝突の評価結果は

別々に表示）  
★～★★★★★★  

◆車体変形､乗員拘束性､乗員傷害値

を基に 4 段階評価  
(Good,Acceptable,Marginal,Poor 表

示) 
◇高ﾊﾞﾘｱ側突ﾚｰﾃｨﾝｸﾞを検討中  

その他  CRS 評価(実車)検討中  
ﾊﾞﾝﾊﾟｰ損傷性  

◆修理費用の算出結果表示  
(Good,Acceptable,Marginal,Poor 表示)  

公表形態  
小冊子及び Web Site で公表  
雑誌(The Car Book)に掲載  

小冊子及び Web Site で公表  

公表頻度  試験毎（年 4 回）に公表  試験毎に公表  
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第 3章 薄板構造柱の解析モデル 
 

3.1 解析モデルと材料モデル 

正面衝突時のエネルギー吸収を主に担う構造体として，エンジンルーム内の前後方

向に配置された，エンジン，サスペンションなどを懸架する通称“FR SIDE MEMBER”
（2 章で記述した F/S/M）があり，それを模擬した薄板構造柱を解析の対象とする． 

本研究で基準とするモデルとして，図 3.1 に示すような四角形の 2 辺がともに a=100 
mm，高さ b=300 mm，板厚 h=1.2 mm の薄板四角柱を取り上げる．柱の有限要素モデ

ル（FE モデル）の要素分割は要素数 4,800，節点数 4,880 である． 

柱の幅 a は，実際の車両の F/S/M の断面が短辺 80 mm～120 mm，長辺 120 mm～160 
mm であることから，弾性座屈の視点では多少座屈しにくい（座屈するケース，座屈

しないケースの双方を再現し，遷移メカニズムを分析するため）小さめの断面形状と

して 100 mm を選択した．また，柱の長さ b は，F/S/M の先端からエンジンマウント

などの付加構造までの長さが 200 mm～400 mm であることから中間の 300 mm とした． 

用いる材料は，近年多用されている高張力鋼板を想定し，ヤング率を 206 GPa，ポアソ

ン比を 0.3，初期降伏応力を 833 MPa，硬化特性として n 乗硬化則で近似した加工硬化

指数を n=0.07 とする（図 3.2 の応力—塑性ひずみ曲線参照）．この場合，全断面が一様

に降伏応力に達した場合の発生荷重は 400 kN となる．また，加工硬化の影響を検討す

るために，図 3.2 のように，降伏応力 833 MPa の弾完全塑性モデルも取り扱う．なお，

材料のひずみ速度依存性は，塑性変形が大きく進展する車両の衝突現象では重要な特

性であるため，式（3.1）に示す Cowper-Symonds の式(1)を用いて考慮する（25 年以上

実務で使用され，実用上十分な精度を有している．σd：動的応力，σs：静的応力，ε p：

塑性ひずみ速度， D，f：材料固有の定数）．しかし，本研究では，扱う現象が降伏点

近傍までの主に弾性域であるため，塑性域の特性である材料のひずみ速度依存性は考

慮していない． 
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Fig. 3.1 Specifications of FEM model of thin-shell structured column(2).  
“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 

 

Fig. 3.2 True stress versus plastic strain curves of two kinds of hardening(2).  
“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.”
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3.2 動的陽解法の概要と要素の理論的背景 

解析は，汎用有限要素法プログラム PAM_CRASH（Ver.2009）を用いて行う．

PAM_CRASH をはじめとする動的有限要素法を用いた衝撃解析は，弾塑性，大ひずみ，

接触問題などの多重な非線形性を含んだ大規模な計算となるが，近年のコンピュータ

ーの高性能化により実用的な計算時間で解析可能となった．参考までに，今回の解析

対象である幅 100 mm，長さ 300 mm の薄板構造柱に負荷速度 V=1.0 m/s の負荷子を衝

突させた時，塑性変形発生までに要した計算時間はハードウェア Dell Precision M2400，
Intel （R）Core （TM）2 Duo P8700 2.53GHz で約 10 秒である．後述するが，このよ

うな解析手法では現象時間と計算時間が略比例するため，負荷速度の遅い場合は計算

時間が長くなる（例えば V=10-2 m/s では，計算時間が約 1,000 秒）． 
この動的有限要素法は，基本的に非線形な運動方程式をそのままの形で直接時間方

向に解く手法，すなわち直接時間積分法を用いており，衝撃問題の計算に適している．

以下に，直接時間積分法と陽解法，および低減積分要素の概要について述べる． 
 

3.2.1 直接時間積分法と陽解法 

本節では直接時間積分法と陽解法について記述する(3)．まず，直接時間積分法で取

り扱う運動方程式を式（3.2）に表す． 

FQUCUM =++
dt
d

dt
d

2

2

                      (3.2) 

 
ここで，M は質量マトリックス，C は減衰マトリックス，Q は内力ベクトル，F は外

力ベクトル，U は変位ベクトルである．内力ベクトル Q は剛性マトリックスを K とす

ると，Q=KU で計算できる．線形問題ではモード重ね合わせ法で解けるが，非線形問

題では Q が変位 U の履歴関数となるためモード重ね合わせ法が使えない．そこで，式

（3.2）の運動方程式を直接時間方向に積分して解く．この直接時間積分法には連立方

程式の求解操作を必要とする陰解法（Implicit method）と，求解操作を必要としない陽

解法（Explicit method）に分けられる． 
陰解法では時刻 t までの変位，速度，加速度が既知であるとして，時刻 t＋Δtでの平

衡を満足するように，時刻 t＋Δtにおける式（3.2）の運動方程式を満たすように解く．

そのため，Q は Q=KU に置き換えられ，剛性マトリックスの作成と，それによる大規

模な連立 1 次方程式の求解操作が必要となる．陰解法の代表的な解法としては，

Wilson-θ法，Newmark-β法，Houbolt 法があげられる(4)．これらの手法は元々線形問題

に対して開発されたものであり，弾塑性，大ひずみそして接触問題を含んだ衝撃解析

の非線形問題に対しては，剛性マトリックスの作成とそれによる大規模な連立 1 次方

程式の求解計算に多大な時間がかかる．そのため，後述の陽解法が良く用いられる． 
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陽解法では，時刻 t での運動方程式を基に時刻 t＋Δtの解を近似的に計算する．陰解

法のような連立方程式の求解操作を行わず，式（3.2）をそのまま解く．良く用いられ

る中心差分に基づく解法を記述する．時刻 t＋Δt，時刻 t－Δtでの変位を 2 次項まで考

慮した時刻 t に関する Taylor 展開し，その 2 式の差と和から時刻 t における速度と加速

度が次式のように求められる． 

( ) Δt/
dt

d
2ΔttΔtt

t UU
U

−+ −=
                                        (3.3)

 

( ) 2
2

2
2 Δt/

dt
d

ΔtttΔtt
t UUU

U
−+ +−=

                                 (3.4)
 

 
この 2 式を時刻 t における式（3.2）に代入し，整理すると次式となる． 
 

ΔtΔtΔtΔt 2
)2(

2 22
ΔttΔttt

ttΔtt
CUMUU

QFUCM −−
+ +

−
+−=








+

         (3.5) 

 
これより，右辺は既知であることを考慮すると，もし左辺の（ ）内が対角行列であ

れば逆行列を求める演算を必要とせず，連立方程式を解かずに変位 Ut+Δt を求めること

ができる．通常，陽解法では集中質量行列を用い，減衰は無視するか，節点減衰行列

にして対角化を実現するので，式（3.5）の連立方程式を解く必要がない．これは，質

量行列と減衰行列を対角項のみとする簡略化による理論的な計算精度の低下を甘受し

ても，逆行列計算の膨大な計算負荷の削減というメリットを優先しているのである．

なお，計算精度低下への対処として，有限要素のメッシュサイズを小さくし，質量分

布，減衰分布の再現性を高めるなど，種々の計算上の工夫により，陽解法での計算精

度は実質的に陰解法と同等となっている． 
陽解法は，上述のとおり，外挿して解を求めるため Δtを十分小さくとらないと解の

安定性が確保できない．具体的には最小節点間距離を波動（今回の例では応力波）が

伝播する時間より小さくとることが求められ，これを Courant 条件(1)と言う．通常，波

動伝播時間の 90%を用いることが多い．一例として，薄板構造柱の一端を固定し，他

端に図 3.3 のような三角波の動的負荷を作用させた場合について考える．この過渡応

答計算を通常の陰解法と比較した結果が図 3.4 である．z 方向変位と加速度ともに，極

めて高い精度で一致する． 
 



第 3 章 薄板構造柱の解析モデル 
 

44 
 

 
Fig. 3.3 Thin-shell structured beam transient calculation model. 

 

 
(a) z-displacement 

 
(b) z-acceleration 

Fig. 3.4 Calculated result comparison between implicit and explicit. 
 

3.2.2 要素の理論的背景 

本節では，要素の理論的背景(3)について記述する．本解析に用いた要素は，Hughes
らにより提案され(5)，Belytschko，Tsay らにより開発された低減積分要素(6)（以降 BT 
Shell 要素と呼ぶ）を用いる．BT Shell 要素は，双 1 次補間 4 節点四角形アイソパラメ

トリック要素で，曲げとせん断方向の積分点を低減した要素である．一般に，面内方

向の積分点は多い方が精度の高い要素となるが，幾何学的非線形解析では，当初理想
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形状であった要素でも変形に応じてゆがむため，十分な積分点を設けても積分の精度

は大きく低下する．加えて，要素に大きなゆがみが生じる座屈，圧壊を伴う衝突現象

の場合，高次積分要素では計算が安定しないことから，上記のような低減積分要素が

多用されている． 

四角形 BT shell 要素を図 3.5 に示す．面内方向に 1 点のみ積分点（図 3.5 の中央黒丸）

を有する要素である．BT shell 要素のような低減積分要素の場合，要素内の積分をする

際に図 3.6 のような条件を満たした変形が発生する可能性がある．これはアワーグラ

スモード，あるいはゼロエナジーモードと呼ばれている．すなわち，節点が図 3.6 に

示すような変位をしても，積分点ではひずみ，応力ともに 0 になり，要素全体のひず

みエネルギーが 0 の状態となることがわかる． 
 

 
Fig. 3.5 Quadrilateral shell element with one integration point (BT shell). 

 

 

Fig. 3.6 Hourglass mode. 
 

精度の高い衝突解析を実行するためには，このアワーグラスモードを回避することが

必要である．経験的に，以下の方策を実施することで実用的な解析精度が得られる． 

（1） モデルの要素品質（縦横比，ねじれ等の一般的な評価指標）が高くする． 

（2） Stiffness based method using the plastic modulus with improved orthogonality to rigid 
body motion と呼ばれる，要素剛性に関連した節点変位補正を行う制御を使う． 

（3） 衝突時の変形モードを表現できるのに十分小さい要素サイズとする．今回は，

弾性変形の際に半波長が数 10 mm 程度となるため，5 mm のメッシュサイズで十分

小さいと判断した． 
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また，要素の板厚方向の積分数については，以下の検討の結果により 7 点とした．

静止した無拘束の平板に円筒の剛体が動的に接触するモデルを図 3.7 に示す．平板は x
－y 面に平行に置かれており，円筒の軸は y 軸と一致させていて，z 方向に衝突する．

ここでは，平板の板厚を 1 mm，2 mm，5 mm としたときに，板厚方向の積分点数を，

3，5，7，9 点と変えた場合の接触反力の安定性を解析している．平板の板厚が 1 mm
と 5 mm の場合の接触反力の結果を図 3.8（a）と（b）に示す．積分点数が 7 点と 9 点

は一致しており，7 点で十分な精度であることがわかる．以上より，本解析ではアワ

ーグラスコントロールを適切に実施し，板厚方向の積分点を 7 点とする BT Shell 要素

を用いる． 
 

 
(a) Model        

 

  
(b) Deformation mode 

Fig. 3.7 Model for the study of number of thickness integration point. 
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(a) Thickness h=1.0 mm 

 

(b) Thickness h=5.0 mm 
Fig. 3.8 Contact force – displacement curve comparison for several integration points. 

 



第 3 章 薄板構造柱の解析モデル 
 

48 
 

3.3 負荷条件と境界条件  

図 3.1 に示すように，柱の上端面には規定した一定速度 V（m/s）を持つ剛体負荷子

によって変位を与え，柱の下端面は以下に述べる接触領域を介して剛体床で支持され

ている．負荷子と柱上端面および柱下端面と剛体床の間には，数値解析の安定性を確

保するために，それぞれ厚さ 1 mm の接触領域を設ける．負荷子と柱上端面の距離が 1 
mm 以下になった（すなわち，接触領域に異なる要素の節点が入った）瞬間を t=0 と定

義し，剛体床と柱下端面間の接触領域に発生する力を反力として求める．なお，接触

面の接線方向には，摩擦係数 μ=0.2 の摩擦を考慮した． 

 アルゴリズム的に複雑な接触の判定と計算について説明する．節点がある面に接触

する場合を想定した接触判定を考える．接触される面（要素の面で構成される）を

Master Segment と呼び，接触してくる節点を Slave Nodes と呼ぶ（図 3.9 参照）．さらに，

ある接触されるセグメントと接触してくる節点の幾何学的な位置関係を図 3.10 に示す．

ここで，Hitting Slave Node とは近づいてきた要素の節点，Closest Master Node とは接触

されるセグメント上で，最も Hitting Slave Node に近い節点，Defense Node とは Hitting 
Slave Node をセグメント上に投影した位置に仮想的に作った節点で，Hitting してくる

節点の侵入を防ぐ（Defense）節点である．幾何学的な関係は，Closest Master Node か

ら Hitting Slave Node を結ぶベクトルを g とし，セグメントの Closest Master Node での

法線方向ベクトルを e3とすると，次式で定義されるベクトル s が得られる． 
 

  33)( eeggs ⋅−=                                                                         (3.6) 

 
ここで，e3 は， 
 

  
1

1
3

)(

+

+
×
×

=
ii

ii
cc
cce

                                                                               (3.7) 
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Fig. 3.9 Node to segment correspondence search. 
 

 

Fig. 3.10 Node to segment correspondence search(1). 
 

 Hitting Slave Node がセグメントに侵入したかどうかは，以下の式で判定できる． 
 

0)-( <⋅= rtnδ                                                                              (3.8) 

 
ここで，法線ベクトル n は近似的に e3 と置いても良いが，正確には以下の式による． 
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                                                         (3.9) 

ここで，s，t はベクトル s，t の方向に沿った距離の大きさである． 
より詳細な説明のために，ある接触板厚（Contact Thickness）を定義した時の侵入量

（penetration : δ），接触反力ベクトル（Contact force vector）を図 3.11 に示す．δだけ侵

入した時，以下の式にしたがって反力を発生させ，侵入防止を図る． 
 

δkF =                                                                                  (3.10) 
 

ここで，k は次式の 1 自由度バネ‐質点系の運動方程式から求められる． 

 

02

2
=+ kxx

dt
dM

, 
ω
2

=tΔ
                                                     (3.11) 

 

 
Fig. 3.11 Contact stiffness k , related nodes and masses(1). 

 
Hitting slave node の質量と変位量を M1，x1，Defense node の質量と変位量を M2，x2 と

し，一定距離以内にこの 2 つの節点が近づいたときに発生する反力のバネ定数を k と

する．M1 は節点質量，M2 は Contact segment を構成する節点の質量を形状関数で内挿

した数値である．式（3.11）に，x=x0eiωt を代入し整理すると， 
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となり，非自明解を持つためには行列式が 0 となる．したがって，ω=2/Δt を考慮する

と， 
 

21

21
2

4
MM

MM
tΔ

k
+

=
                                          (3.13) 

 
この式により接触剛性 k は計算されるが，接触する 2 つの物体の特性により，計算が

安定しないことがある．対象の 2 つの物体が鋼の場合，4/Δt2 は 0.1 程度とすると計算

が安定し，かつ十分に接触条件を表すことが可能であることが経験的にわかっている． 
バネ定数 k を大きく取り過ぎると接触反力が過大となり数値計算の不安定性が増す．

一方，小さく取り過ぎると侵入が大きくなり解析精度が低下する．したがって，式 

（3.13）を基本としながら，状況によって k を制御することが必要となる．特に，M1

と M2 の比が大きい場合は，式（3.13）で定義する線形バネでは不都合の生じる場合が

多い． 図 3.12 に貫入量 δ，接触板厚 h0 を示す．また，図 3.13 に貫入量 δと接触反力 R 
の関係を示す．式（3.13）に示す接触剛性 k は線形のまま接触板厚 h0 まで反力が増大

する．しかし，M1 と M2 の比が大きい場合（例えば，シートクッションと鋼の接触の

場合などが典型的なケース）は，この接触反力では貫入してしまうことが予想される．

一方，線形のまま接触剛性を上げると計算が不安定となるため，対策として非線形バ

ネを定義することがある． 

  

 

Fig. 3.12 Contact search area(1). 
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Fig. 3.13 The relation between Penetration and Reaction. 

 

この非線形バネは，経験的に 3 次関数で表現すると妥当な結果が得られやすい．また，

Rm は R0 のおよそ 10～100 倍が数値計算的には妥当である．本論文では，対称構造が全

て鋼であることから，4/Δt2 は 0.1 とし，k は線形バネとして定義している． 

計算結果を確認すると，最大負荷速度である V=30 m/s の時，剛体負荷子が接触板厚

に貫入する量は最大 0.05 mm 程度である．これは時間増分 Δtが 1μs で計算しているた

め，2 増分（2μs）以内の応答遅れを意味する．本研究では，時間軸で 1 ms 程度，変位

量で 1 mm 程度の精度で議論しているため，本接触定義による時間遅れの誤差は無視

できる． 
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3.4 結言 

自動車の基本構造の中の本研究の対象部位を想定し，図 3.1 に示す形状の薄板構造

柱を基本モデルとした．本研究では主に弾性域から塑性域に移行する時点の変形およ

び座屈を取り扱うため，材料のひずみ速度依存性，加工硬化則の影響は大きな影響を

及ぼさないことから，ほとんどの計算，分析はこれらの影響を排除したモデルで実施

した． 
ソフトウェアは 25 年以上にわたって実務での実績があることから汎用有限要素法

プログラム PAM_CRASH（Ver.2009）を用いた．衝撃問題の計算には直接時間積分法，

陽解法でしか現実的な計算はできない．ただし，その制約により出てくる計算精度の

低下などの不都合を極力低減する方法（Courant 条件の採用，適切なメッシュサイズの

選択，積分点の最適値の導出など）を取ることで，実用上十分な計算精度は得られて

いる．また，接触判定の手法は，本研究の対象部材でも通常の衝突解析でも極めて重

大な影響を計算結果に与える．本研究では，時間軸で 1 ms 程度，変位量で 1 mm 程度

の精度を必要とするが，そのためには接触剛性を表すバネは線形バネでバネ定数を定

義する際のパラメーター4/Δt2 は 0.1 程度で良いことを確認している． 
以上のモデル，ソフトウェア，計算条件にて現実問題に即した，十分精度の高い検

討が出来ることを確認した．
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第 4章 不安定力学挙動の負荷速度依存性 
 

4.1 緒言 

本章では，3 章で定義した薄板構造柱のモデルを用いて，軸方向に動的負荷を作用さ

せた場合の反力特性を解析する．静的な不安定力学挙動は，2 章で述べたように，

Karman の有効幅理論(1)あるいは Euler の座屈荷重が参考値として用いられているが，

車両の衝突時のような動的荷重に対する評価基準は明確でなく，大規模な有限要素

(FE)モデルによる解析に依存している． 

薄板構造柱（3 章の図 3.1 のモデル）では，図 2.14 のように V=1.0 m/s では最大反力

が 247 kN であり，全断面が降伏したときの反力（=400 kN）の 62%しか反力を発生し

ない．また，静的な反力の指標となる Karman の有効幅を基にした反力（κ=4.0 のとき

145 kN，κ=1.7 のとき 94.5 kN）より 100 kN 以上も大きい．すなわち，静的な特性でも

なく，全断面降伏でもない特性を示していることになる．したがって，負荷速度の依

存性に着目し，準静的な負荷速度に対する Karman の解との関係や負荷速度の上昇に伴

う反力変化を調べることは，動的荷重に対する評価基準を確立する第一歩と言える． 
まず，十分に遅い準静的な負荷速度から，動的な負荷速度に至る反力の変化を解析

し，反力の負荷速度依存性について検討する．続いて，その反力の変化のメカニズム

を明らかにする．特に，低速負荷時の基本的なメカニズムを Karman の理論，Euler の
平板の座屈理論(2)と比較することで明確にする．そして，高速負荷時での慣性の影響

を分析し，エネルギー論的観点からメカニズムの遷移に関する考察を行う． 
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4.2 負荷速度に応じた最大反力の変化 

 負荷速度 V を 10-4 m/s（3.6×10-4 km/h，ほぼ静的な負荷）から 30 m/s（108 km/h，各

国で実施される衝突試験の最高速度である北米後面衝突法規の 80 km/h より速い負荷

速度）まで変化させた時の負荷端に生じる最大反力を全断面降伏時の反力(400 kN)で

除したのが図 4.1 である． 
 

 

Fig. 4.1 Loading rate dependence of maximum reaction of rectangular thin-shell structured 
column(3).  

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 

本解析結果を用いて応力波の伝播速度を算出すると，およそ 4,500 m/s であった．す

なわち，負荷速度 V=30 m/s の場合，1 往復もしないうちに最大反力を発生させること

になる(4.4 節で詳述する)．したがって，高速負荷時の反力を正確に求めるため，本解

析では高周波成分を除去するフィルター（実際の衝突実験では，加速度計測時に装置

の共振をはじめとする高周波のノイズが乗る．このため，衝突現象をより正しく把握

する目的で一定の周波数以上の成分を FFT ローパスフィルターで除去する．通常，

200Hz 以上の周波数を除去することが多い．今回は数値解析なので，高周波のノイズ

はほとんど発生しない）等は使用しない．この図より，以下のことが言える．  

（1）負荷速度 30 m/s では，全断面降伏応力時の反力 400 kN を超過している． 

（2）負荷速度 0.03 m/s 以下では，ほぼ一定の反力に収束している． 

まず，（2）の特徴を考察するため，Euler の座屈荷重および Karman の有効幅に基づ

く荷重（2.2.1 項参照）と比較する．Karman の有効幅の理論は平板の両端単純支持条件

を前提としており，薄板平板で構成される構造体の近似解として実用的な設計時に良

く用いられている．また，Karman の想定した 2 つの面外変形モードに対応する係数が
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κ=4.0 と κ=1.7 であること，Karman が同定に用いた数多くの実験結果が κ=4.0 と κ=1.7
の間に分布していること，そして従来より実用的な車体の設計にはこの 2 つの係数が

よく用いられていることから，この 2 つの κを用いて解析結果との比較を行う． 

Karman の有効幅理論の式（2.4）より有効幅を求め，有効幅が一様に降伏した場合の

荷重を計算すると，κ=4.0 の場合 145 kN，κ=1.7 の場合 94.5 kN となる．一方，Euler の
座屈荷重(2)は，式（2.3）と（2.4）に，ヤング率 E=206 GPa,ポアソン比 ν=0.3, 幅 a=100 
mm,高さ b=300 mm, 板厚 h=1.2 mm を代入し，モード次数としてこの形状の場合 m=3
になることがわかっている(2 章図 2.13 参照)．このことから kcr=4.0 となり， 
Pcr=4a×h×σcr=51.5 kN と求められる．本解析結果は，Euler の座屈荷重 51.5 kN より大き

く，また κ=4.0 の Karman の有効幅での荷重 145 kN と κ=1.7 の荷重 94.5 kN の間に収束

している．このことから，四角形断面の薄板構造柱を安全側に設計するには，κ=1.7 と

した Karman の有効幅を想定した荷重を最小値として見込み，負荷速度に応じた反力増

加を考慮に入れる必要があることがわかる．これら 2 つの基本解との詳細な比較検討

は後続する 4.3 節で，（1）の高速負荷時の荷重超過については 4.4 節で述べる． 
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4.3 低負荷速度域における負荷速度依存性 

 負荷速度 10-2 m/s のときの，負荷子変位 1.4 mm（t=140 ms）で生じる最大反力（129 
kN）付近での変形モードを図 4.2 に示す．負荷速度の十分小さな準静的とみなせる領

域では，柱の長手方向に一定の周期で系全体に不安定を引き起こす Euler の座屈モード

に類似した面外座屈が生じる． 
 

 

 
Fig. 4.2 Out-of-plane deformation modes of three cross sections at t=140 ms（1.4 mm）with 

V=10-2 m/s(3). 
“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 
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図 4.2 の Plane-B における b-b 線上の面外方向変位を，負荷点変位に応じて示したのが

図 4.3 である．この解析モデルでの Karman の有効幅 w は，κ=4.0 のとき w=18 mm，κ=1.7
のとき w=12 mm となる．図 4.3 の端部（±50 mm）からそれぞれ 18 mm，12 mm が有

効幅になるが，有効幅の内側はフラットな変形（κ=4.0 の場合：図 2.10（a）参照）で

はなく，有効幅部の変位分布が直線的（κ=1.7 の場合：図 2.10（b）参照）でもない．

すなわち，両端にモーメントが負荷された 2 次のたわみ曲線的な変位分布となる．図

4.2 の Plane-A，B，C 断面の変形モードを見ると，4 面は交互に凸と凹の変位となって

おり，Karman が前提としている単純支持に近い境界と考えられる．加えて，Karman
が検証に用いた κ=4.0 と κ=1.7 の間の値に今回の解析結果が入っていることから，柱の

軸圧縮負荷時の最大反力の推定には，これまで実用的な設計で用いられてきた Karman
の式を適用することは工学的に妥当であると言える． 

 

 

Fig. 4.3 Distributions of out-of-plane displacements at b-b line of Plane-B in Fig. 4.2 for 
several loading point displacements, where dashed lines indicate the curves after buckling(3). 

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 
図 4.2 の Plane-B 断面の b-b 線上中央点（y=0）で生じる最大面外変位の時間応答，

および t=140，150 msでの面外変位分布の等高線図を図 4.4に示す．面外変位は時刻 t=29 
ms あたりから急激に増加し，最大反力の生じる時刻 t=140 ms（負荷子変位 1.4 mm）付

近で最大面外変位約 3.5 mm に達する．  
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Fig. 4.4 Time history of maximum out-of-plane displacement at y=0 in Fig. 6 and displacement 
distributions at t=140, 150 ms(3). 

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 
変位分布の等高線からわかるように，最大反力の生じる時刻 t=140 ms の前後で，系全

体の不安定挙動である Euler の座屈モードから，負荷子接触部の局所的な変形モードに

変化する． 
 上記と同じ負荷速度 10-2 m/s 時の反力の時間応答を図 4.5 に示す．この図から，特徴

的な反力の変化点が 2 点（図中 A，B）あることがわかる．図 4.1 の負荷速度依存性に

示した最大反力は，負荷端もしくは固定端が塑性変形をして，構造の剛性が急速に弱

くなった結果反力が低下する B 点として定義していた．一方，B 点よりも前の時刻 A
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点において，反力の応答に変化が見られる．この A 点は，時刻 t=29 ms（負荷子変位

0.29 mm）であり，反力は 70 kN である．A 点付近において，面内変形のみの弾性状態  
（t=28.0 ms）から，Euler の座屈に対応する面外変形が生じ始めた状態（t=30.5 ms）ま

での x 方向面外変位を示したのが図 4.6 である． 
 

 
Fig. 4.5 Time history of reaction at V=10-2 m/s(3). 

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 

 

Fig. 4.6 Out-of-plane displacement inx direction with V= 10-2 m/s(3). 
“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 
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 負荷速度が比較的小さい場合，動的な負荷荷重の作用により生じた応力波が薄板構

造柱の両端間で十分繰り返し伝播し，準静的な力学状態に達することができる（前述

したように，本構造体に対する応力波伝播速度はおよそ 4,500 m/s なので，図 4.6の t=29 
ms までに応力波は 218 回往復したことになる）．したがって，応力の増加とともに静

的な Euler の座屈荷重において面外変位が生じ（図 4.5 の A 点（t=29 ms）付近），その

後負荷端あるいは固定端での局部的な塑性変形が開始し，反力の急激な低下で表され

る塑性座屈へ移行している（B 点付近）．これらのことを整理すると，低負荷速度域で

の薄板構造柱の構造不安定は，まず一様な圧縮変形から面外変形へ移行する Euler の座

屈が生じる．この時の反力は微小な変動を繰り返すが，急激な反力低下は生じない．

その後，応力の増加に応じて端面での降伏とともに局部的な塑性座屈が発生し，構造

全体の剛性の低下とともに急激な反力低下が生じる．このメカニズムから，Euler の座

屈の発生点である A 点の反力（以下 RE とする）の負荷速度依存性を，図 4.1 に追記し

たのが図 4.7 の破線である．より低負荷速度域になるほど，静的な Euler の座屈荷重（図

中の下部一点鎖線）に漸近している様子がわかる． 
 

 
Fig. 4.7 Reaction at the starting point of out-of-plane deformation and converging to Euler 

buckling(3).  
“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 
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4.4 高負荷速度域における負荷速度依存性 

 負荷速度 30m/s の条件では，全断面降伏応力時の反力 400kN を超える荷重が発生す

る．図 3.2 に示した加工硬化モデルでは，衝突断面が一様に降伏状態になることはな

く，部分的に加工硬化するため反力の増大することが考えられる．しかしながら，降

伏応力が一定の弾完全塑性モデル（加工硬化なし）に対しても同様に超過し，加工硬

化モデルとの反力差（図中の○印）は最大約 2 kN（0.4%以下）と微小であることから，

加工硬化の影響ではないことがわかる（図 4.8 参照）． 
 

 

Fig. 4.8 Effect of work hardening on reaction over the value at uniform plastic state (400 kN) 
at V=30 m/s(3). 

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 
 そこで，慣性力の影響について検討する．負荷速度 10 m/s，30 m/s について，解析

モデルの全要素に対して次式で定義される z 方向の慣性力を計算した結果が，それぞ

れ図 4.9 の（a）と（b）である． 
 

  ( ) ( )∑
=

=
N

e
eein tmtF

1

α                                     (4.1) 

 
ここで，αe(t)は時刻 t における要素 e の加速度ベクトルの z 方向成分（m/s2），me は要

素 e の質量（kg），N は総要素数を表す．図 4.9 では，反力，慣性力，そして慣性力を

差し引いた補正後の反力を，それぞれの負荷速度について示している．これからわか

るように，負荷速度 30 m/s では慣性力が全断面降伏における反力の 12%程度に達して
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おり，その値を補正した最大反力は全断面降伏における荷重とほぼ一致している．す

なわち，図 2.14 で示した負荷速度 1 m/s の一様でない局部的な塑性状態の発生とは異

なり，高負荷速度域では負荷端接触面付近での一様な全断面降伏状態が生じているこ

とがわかる． 
 

 
 (a)Loading rate of 10 m/s    

 

 

(b)Loading rate of 30 m/s 
Fig. 4.9 Reaction modified by inertial force(3).  

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 
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以上のことをまとめると，4.3 節で述べた低負荷速度域では，Euler の座屈により一

様な圧縮変形から系全体の面外変形が生じ，その後端面における一様でない局部的な

塑性領域とともに構造の剛性低下を伴う不均一変形モードに移行する．一方，高負荷

速度域では，応力波の繰り返し伝播が十分行われる前に，接触面が均一な塑性変形に

移行して全断面降伏状態になることがわかる（負荷速度 V=30 m/s の場合，最大反力に

なる t=0.019 ms までに応力波は 1 往復もしていない．本件は 4.5 節で詳述する）． 
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4.5 エネルギー論的視点からの考察 

 これまでの解析結果より，低負荷速度域では，Euler の座屈後，反力の急激な低下を

伴う塑性座屈を示す反力が Karman の有効幅 κ=4.0 とκ=1.7 の間に収束する．また，高

負荷速度域では，慣性力の補正を施した後の反力が負荷端の接触面付近での一様な全

断面降伏応力状態の反力に収束する．そして，両者を結ぶ中間状態での負荷速度依存

性があることが明らかになった．ここでは，このような変化が発生するメカニズムに

ついて，エネルギー論的な視点から検討する． 
運動エネルギーを K，面内変形によるひずみエネルギーUp と曲げモーメントに基づ

く面外ひずみエネルギーUb の和として表される内部エネルギーを U とする．一般に非

線形な変形挙動では，その過程を積分することによりひずみエネルギーが求められる．

本解析では，図 4.5 のように Euler の座屈後，反力の勾配がやや変化するが，図 2.14
に示すように，最大反力までほぼ線形に近似できる．したがって，ここでは次式のよ

うな線形近似されたひずみエネルギーの定義式を用いて，最大反力時までのエネルギ

ーを求める． 

2
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U=Up+Ub                                               (4.5) 

 
  Etot=K+U                                                       (4.6) 

 

ここで，Ve は要素 e の速度ベクトル，Nx，Ny，Nxy は要素面内に作用する合応力，ΔS
は要素面積（一定），Mx，My，Mxy は要素に作用する合モーメントである．負荷速度

10-2～30 m/s における，式（4.2）から（4.6）で求めた最大反力時のエネルギーの分配

を図 4.10 に示す．縦軸は，全エネルギーEtot に対する各エネルギーの割合を示す．図

4.10 より，以下のことが言える． 

（1） 負荷速度 0.3 m/s 以下では，面外ひずみエネルギーが 35～40％と大きく，運動エ

ネルギーは無視し得る程度に小さい． 
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（2） 負荷速度 1 m/s～3 m/s では，面外ひずみエネルギーはほとんど発生せず，面内

ひずみエネルギーが大半を占める． 
（3） 負荷速度 10 m/s～30 m/s では，速度の増加とともに運動エネルギーの比率が急

激に高まる． 
（1）については，平面部のほぼ全面で面外変形が発生する Euler の座屈の関連で説

明できる．また，運動エネルギー比率が微小であることから，準静的な現象であると

言える． 
（2），（3）については，Euler の座屈が発生しない負荷速度域であり，面外ひずみエ

ネルギーは微小になる．負荷速度が大きくなれば 4.4 節で述べたように慣性力の影響

が大きくなり，運動エネルギーが支配的になっていく．負荷速度 10 m/s と 30 m/s の運

動エネルギー比率の大きな差には，慣性力の増大に加えて，以下のメカニズムがある．

負荷速度 30 m/s の時には，応力波が柱全体を繰り返し伝播する前に，負荷端の断面が

降伏応力に達する．つまり，内部エネルギーが十分に蓄えられる前に負荷端断面付近

で塑性崩壊が始まる．それを示したのが図 4.11（a）であり，負荷速度 30 m/s の時の最

大反力に至るまでの相当応力分布を示している．これを見るとわかるように，降伏応

力相当の応力に達している領域は，負荷端から 1/5 程度である．一方，10 m/s の時には，

応力波が往復し，最大反力時には全領域にわたって降伏応力に近い応力状態になって

いる（図 4.11（b）参照）．負荷速度 30 m/s の場合，運動エネルギーは十分大きいこと

に加えて，内部エネルギーが比較的小さい状態であることから，図 4.10 のような極端

なエネルギー比率の変化が起こっていると解釈できる． 
 なお，低速度負荷時（V=10-3 m/s）には，十分な応力波の伝播後 Euler の座屈が発生

し，応力分布は Euler の座屈により生じた面外変形に応じた分布を示していることが図

4.11（c）よりわかる．この際，高応力の発生領域は，四隅の稜線付近に集中している．

すなわち，Karman が実験的な考察からモデル化した有効幅に相当する領域の応力が高

く，平面中央部は低応力状態となっている． 
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Fig. 4.10 Partitioned energy map dependent to Loading rate(3). 

 

 

 

(a)Loading rate of V=30 m/s 
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(b)Loading rate of V=10 m/s 

 
 

 

(c)Loading rate of V=10-3 m/s  
Fig. 4.11 Evolutions of equivalent stress distributions for loading rates of V=30 m/s, 10 m/s 

and 10-3 m/s, where the pink colored area indicates the stress over yielding(3).
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4.6 結言 

本研究では，薄板構造柱の軸方向負荷時の不安定挙動を動的非線形有限要素法によ

り解析し，負荷速度依存性の特徴とそのメカニズムについて検討し，以下の結果を得

た． 
（1） 低負荷速度域では，Euler の座屈により一様な圧縮変形から系全体の面外変形

が生じる．この時，反力増加の勾配の変化とともにわずかな反力の変動が見られ

るが，反力低下は生じない．その後端面における一様でない局部的な塑性座屈と

ともに構造全体の剛性低下を伴う不均一変形モードに移行し，急激な反力低下を

示す．一方，高負荷速度域では，応力波の繰り返し伝播に伴う準静的な力学状態

に達する前に，接触面が均一に塑性変形に移行して全断面降伏状態となることが

わかった． 
（2） 低負荷速度域での面外変形発生時の反力は，Euler の座屈荷重にほぼ一致する．

そして，その後の塑性座屈発生時の反力は，κ=4.0 と κ=1.7 の Karman の不均一変

形状態を区分化した有効幅での反力の間にほぼ収束する．また，高負荷速度域で

の最大反力から慣性力を差し引いた値は，負荷端面が一様に降伏する全断面降伏

時の反力にほぼ一致する． 
（3） エネルギー論的視点から，本解析モデルについて，最大反力の生じた時の力学

的状態からエネルギーの分配を考察した結果，負荷速度 0.3 m/s 以下では，Euler
の座屈による面外変形に伴うひずみエネルギーが 35～40％と大きく，運動エネル

ギーは無視し得る程度に小さい．負荷速度 1 m/s～3 m/s では，面外ひずみエネル

ギーはほとんど発生せず，面内ひずみエネルギーが大半を占める．負荷速度 10 m/s
～30 m/s では，速度の増加とともに運動エネルギーの比率が急激に高まることが

わかった．特に，負荷速度 30 m/s では，降伏応力相当の応力に達している領域は

負荷端から柱の 1/5 程度の領域であり，面内のひずみエネルギーの寄与が比較的

小さい．そのことが，運動エネルギーを急激に増加させていることにつながって

いる． 
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第 5章 負荷速度依存性に及ぼす形状効果 
 

5.1 緒言 

4 章では，四角形断面の薄板構造柱を対象に，その軸圧縮不安定力学挙動が負荷速度

に大きく依存し，Euler 座屈(1)，Karman の有効幅(2)，および慣性力の影響をうけること

を明らかにした．四角形断面薄板構造柱に生じる最大反力の負荷速度依存性の一例を，

図 5.1 に再記する．この図を変形メカニズムの相違から 3 つの領域に分け，それぞれ領

域 A：大域的不安定領域，領域 B：遷移領域，領域 C：端面塑性領域とする．領域 A
の低速域では，薄板構造柱の最大反力が Karman の 2 つの有効幅を用いた反力の間に収

束することは確認されたが，2 つの解の間のどこに収束するのかは不明確なままである．

また，領域 B での最大反力の変化のメカニズムに関しては考察されていない．領域 A
では薄板構造柱の形状に強く依存し，領域 C では断面積が一定であれば形状に依存し

ない．したがって，領域 A から領域 C へ至る負荷依存性の遷移メカニズムの理解には，

薄板構造柱の形状を種々変化させて，その負速度依存性を調べることが重要になる． 
 

 
Fig. 5.1 Three mechanism-based regions of loading rate dependence on maximum reaction. 

 
そこで，本章ではまず 5.2 節，5.3 節で薄板構造柱の断面形状の大きさ（四角断面の

一辺の幅）と柱の長さを種々変化させ，その最大反力への影響を解析する．そして，
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上記の領域 A での収束する最大反力を予測する修正 Karman の式を提案し，領域 B で

の遷移過程のメカニズムを明らかにすることを目的とする．以上の考察により，全負

荷速度域での最大反力の発生メカニズムの全容を理解できることになる． 
また，現実の自動車車体構造では，多角形断面や様々な縦横比の四角形断面が活用

されているため，これらの形状因子と最大反力の負荷速度依存性との関係を 5.4 節，5.5
節で検討する．
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5.2 四角形断面の幅の負荷速度依存性に及ぼす影響 

5.2.1 解析モデル 

Karman の解である κ=1.7 と 4.0 （κは Karman の解で変形モードに依存した定数であ

る．詳細は 2 章 2.2.1 項を参照）に相当する有効幅 w は，それぞれ 23.6 mm と 36.2 mm
である．また文献（1）より，Euler 座屈の荷重が幅 a に依存し，a=35.9 mm より小さ

な形状では Euler 座屈が発生する荷重が全断面降伏荷重を上回り，全断面降伏状態のみ

を考慮すれば良いことは明らかである．したがって，幅が負荷速度依存性に及ぼす影

響を検討するためには，幅 a については 25mm を最小値とし，最大値は Karman の有

効幅より十分に大きく，柱の長さ b=300 mm との比を考慮し 200 mm とした．詳細に分

析するため，それら最小値と最大値を含めて 9種類のモデルを作成した．（図 5.2参照） 
 

 
Fig. 5.2 Geometric changes of cross section of thin-shell structured column. Variation of 

width a. 
 

5.2.2 解析結果 

図 5.2 のように幅 a を変化させた場合に，負荷速度に応じて薄板構造柱の負荷側端面

に生じる反力の最大値を全断面降伏状態となる反力で正規化した値を示したのが図

5.3 である．Karman の有効幅から計算される反力である式（2.5）において，限界応力

σcr の代わりに降伏応力 σy（=833 MPa）を用いた時の反力を図中に点線で示している．

また，低負荷速度領域を拡大した図を下図に示している（図中の Karman の解は，式  
（2.4）より幅 a には依存しないが，全断面降伏状態となる反力で正規化しているので，

幅 a に応じて異なっている）．  
最大反力値は，いずれの幅 a に対しても κ=1.7 と 4.0 の Karman の有効幅を基準にし

た荷重の範囲内（図 5.3 下図の上下方向の矢印）で収束するが，幅 a によって κ=1.7 と

κ=4.0 の間の収束する値が異なり，明らかに幅 a に依存していることがわかる．負荷速

度が十分に小さいとき（V=10-5m/s）の最大反力の値を，正規化せずに幅 a に対して示

したのが図 5.4 である．板厚 h と機械的特性値のヤング率 E および降伏点σy が一定の
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時，式（2.4）より Karman の有効幅を基準にした反力は幅 a には依存しない．一方，

解析結果では明確な幅 a の依存性が見られる．幅 a がおよそ 50 mm 以下の時，最大反

力は大きく変動するが，幅 a が大きくなるにつれて，κ=1.7 の解から κ=4.0 の解に漸近

している．これらの変化については 5.2.3 項で考察する． 
 

 

 

Fig. 5.3 Loading rate dependence of reactions for various column widths in comparison 
with the reactions calculated from Karman’s solutions. 
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Fig. 5.4 Maximum reactions at the quasi-static state for various column widths in 

comparison with Karman’s solutions with κ=1.7 and 4.0. 
 

5.2.3 メカニズムに関する考察 

図 5.4 に示された最大反力の幅 a への依存性を定量化することで，より正確な有効幅

と反力を予測することができる．4 章では，図 4.5 の A 点付近での基本的なメカニズム

として，Euler の座屈により一様な圧縮変形から系全体の面外変形がまず生じること，

そして，その後端面における一様でない局部的な塑性座屈とともに構造全体の剛性低

下を伴う不均一変形モードに移行し，その結果急激な反力低下の示すことを述べた． 
ここでは，まず Euler の座屈に注目し，図 5.4 の最大反力の幅 a への依存性との関係

を整理する．まず，図 2.12 と 2.13 より，a=36 mm 以下では Euler 座屈は発生していな

いこと，a=40 mm 以上では Euler の座屈モードが m=2 から 8 まで幅によって変化して

いることがわかる．Euler 座屈の荷重と座屈係数の式（2.6），（2.7）より，a=62.5mm の

時の Euler の座屈荷重は 82.5 kN となり，Karman の κ=1.7 の荷重（=94.4 kN）より小さ

くなるが，それよりも幅 a が小さくなると Euler の座屈荷重の方が大きくなる．前述し

たように，系全体の不安定挙動では Euler の座屈がまず前駆現象として生じるので，

Karman の解との大小関係が反転する範囲（a が 62.5 mm 以下）について考える．この

範囲では座屈モード次数は 5 以上となり，座屈係数 kcr は図 2.13 より，a=36 mm から

62.5mm では 4.000 から 4.034 の値となる．したがって，kcr=4.0 と近似した場合でも最

大誤差は 0.9%程度である．このことから，kcr=4.0 一定とした時の座屈荷重を限界曲線

として図 5.4 に併記したのが図 5.5 である（図 5.5 の青色点線）．この座屈荷重が前述し

たようなメカニズムに基づき，まずは優先的な限界値となる．幅 a=36 mm，40 mm，
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50 mm の解析結果は，2 つの Karman の解（図 5.5 中のκ=1.7 と 4.0 の直線）の間に位置

する Euler の座屈荷重線にほぼ沿った結果となっている． 
 

 

Fig. 5.5 Maximum reactions at the quasi-static state for various column widths in 
comparison with Karman’s solutions with κ=1.7 and 4.0, envelope of Euler’s solutions. 
 

さらに，全断面が降伏するときの荷重を求めた結果を図 5.5 に追記したのが図 5.6 で

ある（図 5.6 の赤色点線）．この条件は，幅 a に比例するので直線である．準静的負荷

では全断面降伏時の反力以上は発生しないので，Euler 座屈荷重以下で全断面降伏とな

る a がおよそ 36 mm 以下の幅のモデルでは赤色の点線に沿った結果となる．以上より，

a がおよそ 50 mm 以下の領域では，Euler の座屈荷重と全断面降伏時の荷重に律されて

いることがわかる． 
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Fig. 5.6 Maximum reactions at the quasi-static state for various column widths in 

comparison with the forces calculated from Karman’s solutions with κ=1.7 and 4.0, envelope 
of Euler buckling solutions and uniformly yielding state. 

 
図 5.6 において，κ=1.7 のときの Karman の有効幅 2w となる幅 a を a0，κ=4.0 のとき

の Karman の有効幅 2w となる幅 a を a1 とする．すなわち， 
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また，Euler の座屈荷重が κ=4.0 のときの Karman の有効幅に基づく荷重と一致する点

を aE と定義する．このとき，式（2.5）と（2.6）は等しくなり， 
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これから，aE について求めると次式となる． 
 

y

cr Ehπka
σν )-12(1

0.4
4 2

22

E =

                        
(5.3) 

 
2 つの Karman の解の間では，ほぼ kcr=4.0 と近似できるので，式（5.1）の a1 と式（5.3）
の aE は一致することになる（以降 aE に統一する）．このことから，点 aE では Euler の
座屈荷重と κ=4.0 のときの有効幅に基づく荷重と全断面降伏時の荷重がほぼ一致する

ことになる． 
 

5.2.4 修正 Karmanの式  

 前項では幅が小さい場合の支配メカニズムを明確にした．この領域では Karman の有

効幅の概念は適用できず，全断面降伏条件，Euler 座屈の条件により律せられているこ

とがわかった．一方，それよりも幅の広い領域については Karman の有効幅理論の対象

領域となるが，幅の依存性が明確に存在している．ここでは，従来の Karman の有効幅

理論との比較から修正 Karman の式を新たに提案する．  
図 5.6 からわかるように，Euler の座屈曲線と Karman のκ=1.7 の直線が交差する点

より大きな幅 a では，4 章で得られたメカニズムに従い，最大反力は Karman の有効幅

で不安定挙動が律されることになる．Karman の有効幅理論では幅 a に依存しないが，

実際には面外方向変形の分布は Karman の仮定したものと異なり，図 5.6 のように幅 a
に依存することがわかる．図 5.7 のように，幅 a =50 mm と 200 mm の変形モードでは

Karman の仮定した分布に類似していることから，幅 a が小さいほど κ=1.7 の解に，大

きいほど κ=4.0 の解に漸近することがわかる． 
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（a）a=50 mm 

 

 
（b）a=200 mm 

Fig. 5.7 Out-of-plane displacement distributions at maximum reactions for a=50 mm and 
a=200 mm. 
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この両端でそれぞれ Karman の 2 つの解に漸近し，その間がなめらかに変化する特性を

反映するような曲線として双曲線関数を選択し，非線形の最小二乗法により近似する

ことにより，幅 a の依存性を考慮した修正 Karman の解を提案する（式（5.4））．式（5.4）
を図 5.6 に併記したのが図 5.8 の茶色の曲線である． 

 
Pcr = 21.25 tanh (0.019 (a- 80.0))+115.65       [kN]  (a の単位は[mm]) (5.4) 
  

 
Fig. 5.8 Modified Karman’s solution in comparison with Maximum reactions at the 

quasi-static state for various column widths. 
 

図 5.8 において，Euler 座屈荷重の包絡線と式（2.5）の交点となる幅 a を aMKと定義す

る．本モデルの場合では a=49.3 mm となる． 
以上得られた結果に基づき，メカニズムの異なる解析結果を区分化すると，限界応

力 σcr を降伏応力 σy としたとき以下のようにまとめられる． 
（i）a= 0～aE において： 

   ycr ahP σ4=                             (5.5) 

   aw =2                                (5.6) 
 
（ii）a= aE～aMKにおいて： 包絡線で近似すると kcr はおよそ 4.0 なので， 
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（iii）a=aMK～において：  
   Pcr = 21.25 tanh (0.019 (a- 80.0))+115.65 [kN]  (a の単位は[mm])      (5.8) 

  { }6511580.0))-(  .0191.25tanh(02
4

2 .a
h
P

w
cr

cr +=
σ  

[kN] (a の単位は[mm])  (5.9) 
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5.3 柱の長さの負荷速度依存性に及ぼす影響 

5.3.1 解析モデル 

柱の長さ b については，図 3.1 の基本モデルの 300 mm に対して幅と同じ長さの 100 
mm から基本モデルの 2 倍の長さ 600 mm までの 4 種類とした．（図 5.9 参照） 

 

 
Fig. 5.9 Geometric changes of cross section and length of thin-shell structured columns. 

 

5.3.2 解析結果 

図 5.9 の柱の長さ b を変化させた場合について，図 5.3 と同様に最大反力の変化を示

したのが図 5.10 である． 
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Fig. 5.10 Loading rate dependence of reactions for various column lengths in comparison 

with the reactions calculated from Karman’s solution. 
 

図 5.10 からわかることに，以下の点が挙げられる． 
（1） 領域 A（大域的不安定領域）では，最大反力は柱の長さ b によらず一定の値に

収束する． 
（2） 領域 B（遷移領域）では，最大反力は長さ b に依存する．すなわち，柱の長さ

が大きいほど，領域 B の遷移領域が負荷速度の大きい方へ移動し最大反力は低

下している． 
図 5.3 と図 5.10 の結果をまとめると，最大反力の特性は領域 A（大域的不安定領域）

は幅 a に依存し，領域 B（遷移領域）は柱の長さ b に依存することがわかった． 
 

5.3.3 メカニズムに関する考察 

図 5.10 の柱の長さの依存性について考える． 負荷速度 V= 1.0 m/s において，各長さ

b における負荷子反力の時系列変化を図 5.11 に示す． 
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Fig. 5.11 Time histories of reactions for various column lengths at v=1.0 m/s. 

 
応力波の往復を示す階段状の反力上昇がそれぞれに見られるが，b=100 mm と 600 mm
を比較すると，b=100 mm の方がより多くの応力波の往復の後大きな最大反力を示して

いる．つまり，柱の長さが短い方が応力波の往復による応力分布の乱れが少なく安定

して変形が継続していることがうかがえる．これを確認するため，どの応力値に着目

すべきかについて b=300 mm を例に取り上げる． 
図 5.12 に示す白線上の応力の時間変化を示したのが図 5.13 である．それぞれ，（a）

板厚中央の z 方向面内膜応力，（b）圧縮側の板表面の z 方向応力（面内膜応力+曲げ応

力の圧縮側），（c）von Mises 応力を示す． 
 

 
Fig. 5.12 Line-wise distribution where stress components are measured. 
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(a) Membrane stress 

 
(b) Surface compressive stress 

 
(c) von-Mises stress 

Fig. 5.13 Stress distributions along the line in Fig. 4.10 of thin-shell structured with b=300 
mm. 
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図 5.13（a）の面内膜応力は，急激な荷重低下が発生する t=0.85 ms（図中の赤線）では

約 500 MPa となり降伏応力（σy= 833MPa）より低い値を示す．また，図 5.13（c）の

von-Mises 応力も t=0.85 ms（赤線）では約 740 MPa と降伏応力に達していない．一方，

図 5.13（b）の板表面の z 方向圧縮応力（z 軸方向の面内膜応力と圧縮側の表面に生じ

る曲げ応力の和を称する）は，t=0.85 ms（赤線）で約 810 Mpa と降伏応力に近い値を

示す．すなわち，まず t=0.6 ms 辺りまでは一様な分布を示しているが，その後端部に

発生した面外変形（Euler 座屈）により板表面の z 方向圧縮応力が増加していく一方，

面内膜応力は比較的一様な分布を継続している．さらに変形が進み，板表面の z 方向

圧縮応力が降伏応力に達し塑性変形の開始とともに急激な荷重低下が生じることにな

る．このことから，この応力に着目して，柱の長さ b の変化による負荷速度依存性へ

の影響について検討する． 
 長さ b=100 mm，200 mm，300 mm，600 mm における応力の観測部位を図 5.14 に示

す．観測部位はそれぞれ，最大反力直前の最大応力発生部位で，端面から 15 mm から

20 mm の間のメッシュ列，あるいは，20 mm から 25 mm の間のメッシュ列（メッシュ

サイズが 5 mm であるため）となっている． 
 

 

Fig. 5.14 Line-wise distributions where stress components are measured for thin-shell 
structured columns with various lengths. 
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図 5.14 の白線上の板表面の z 方向圧縮応力の時間変化を示したのが図 5.15 である．  
 

 

(a) b=100 mm   
 

  
 (b) b=200 mm 

Fig. 5.15 Time histories of stress distributions along the lines in Fig. 5.14 comparison. 
b=100 mm, 200 mm. 
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(c) b=300 mm 

 

 
 (d) b=600 mm 

Fig. 5.15 Time histories of stress distributions along the lines in Fig. 5.14 comparison. 
b=300 mm, 600 mm. 

 
これらの結果を同一の基準で比較するために，応力波の反復回数 N（計算結果より求

めた 1 往復の平均時間を用いて最大荷重時の時間を除した値）を横軸に，縦軸には応

力パラメータ α（圧縮側の板表面の z 方向応力の最大値を膜応力の最大値で除した絶対

値）を取り，図 5.16 に示す．これより，柱の長さ b が長いほど応力波の伝搬回数が少
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なく，面外変形のよる板表面の z 方向圧縮応力の膜応力に対する比率が大きくなり不

均一変形が進む．また，図 5.11 より，一回の応力波伝搬で上昇する反力は柱の長さに

よらず一定なので図 5.16 の横軸は反力の大きさを表しており，柱の長さ b が長いほど

最大反力が低下する． 
 

 
Fig. 5.16 Relationship between the stress parameter α and cycles of stress wave N. 

  
このことから，図 5.10 に示したように，薄板構造柱の長さ b が長いほど同一の負荷速

度に対して最大反力が低下することになり，より最大反力が小さくなる．一方，1 章，

1.2 節で述べた（F）分類の三村らによる研究(3)では，中実帯板状の長柱に対して負荷

速度 V=10-4～0.1 m/s の範囲内で動的不安定挙動を実験的に調べた結果，中実長柱の長

さ b が小さいほど負荷速度の大きい方へ限界荷重は移動しており，本解析結果と反対

の傾向を示す．これは，中空の構造柱ではなく中実柱では長さ方向の変形モードが高

次化することによるものと考えられる．本研究で対象とする薄板構造柱は柱の長さ方

向の不安定が抑制されているため，幅方向の面外方向変形に伴う応力増加が不安定挙

動の駆動源になっている．この参考文献との比較は，柱の構造により基本的な不安定

現象のメカニズムが変化することを示唆しており，極めて興味深い． 
なお，計算結果より得られた応力波の進行速度は，b=100 mm で約 3,630 m/s，b=200 

mm で約 4,190 m/s，b=300 mm で約 4,380 m/s，b=600 mm で約 4,550 m/s であり，本研

究で用いた薄板鋼板の想定される Lamb波 3,000～6,000 m/sの範囲内におおむね収まっ

ており妥当な結果と思われる．（参考までに，本材料のヤング率と密度から算出される

1 次元縦波弾性波の伝播速度は 5,120 m/s である）
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5.4 断面形状の負荷速度依存性に及ぼす影響 

5.4.1 解析モデル 

自動車の骨格構造には単純な四角形ではなく，断面の有効部分を増やすため，部分

的に多角化をする事例が増えている．ここでは，これまでの正方形の四角形断面の解

析に加え，図 5.17 に示すような断面形状を正多角化して，その形状因子が負荷速度依

存性に与える影響について考える．全断面降伏応力時の反力がいずれも 400 kN とする

ため，断面積が一定（断面の平均周長 400 mm，板厚 1.2 mm）になるような断面寸法

を用いる．したがって，多角形の板幅 L は，基本となる四角形で 100 mm，六角形で

66.7 mm，八角形で 50 mm となり，多角化の極限としての円形では半径 63.7 mm とな

る． 
 

 

 (a)Rectangular        (b)Hexagonal        (c)Octagonal       (d)Circular  
 

Fig. 5.17 Various cross sections of multi-angular thin-shell structured columns(4). 
 

5.4.2 解析結果 

四角形断面と同様に，負荷速度を変化させた時の最大反力 Rmax の変化および面外変

形の始まる反力 RE と Euler の理論座屈荷重 Pcr との比較を図 5.18 に，Rmax と Karman の

有効幅を基にした反力 Rkr との比較を図 5.19 に示す．これらの図から，高負荷速度域
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の反力は，四角形と同様に全断面が降伏応力時の反力を超過するが，低負荷速度域に

比べて断面形状の依存性は大きくない． 
 

 

Fig. 5.18 Loading rate dependence of reaction for multi-angular cross sections in comparison 
with Euler buckling force(4). 

 

 
Fig. 5.19 Loading rate dependence of reaction for multi-angular cross sections in comparison 

with the reaction calculated from Karman’s effective length(4). 
 

一方，低負荷速度域の最大反力は， 
（1） 断面を多角形化するほど，負荷速度の減少に伴う反力低下が小さい． 
（2） 六角形，八角形の低負荷速度域での最大反力は，四角形同様の修正を行うと

ほぼ Euler の座屈荷重に収束する． 
（3） Euler の座屈の面外変形後に生じる塑性座屈時の反力は，六角形，八角形の場

合も，四角形同様に Euler の座屈荷重より大きい値に収束し，それぞれ Karman
の有効幅 κ=4.0 と κ=1.7 間に収束する．  
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まず，高負荷速度域の超過荷重について，4.4 節と同様に検討する．式（4.1）を用い

て算出した慣性力により反力を補正した結果について，負荷速度 30 m/s における六角

形の場合を図 5.20（a）に，八角形での場合を図 5.20（b）に示す．四角形と同様に，

超過荷重の慣性力を差し引いた値が全断面降伏時の荷重（400kN）にほぼ一致すること

から，多角化した断面の場合も，接触面付近での一様な塑性状態になり構造の剛性低

下が生じている． 
 

 
(a) Hexagonal 

 

 
(b) Octagonal 

Fig. 5.20 Reaction modified by inertial forces of hexagonal and octagonal beams with loading rate 
of 30 m/s(4). 
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5.4.3メカニズムに関する考察 

多角形化により負荷速度の減少に伴う反力低下が小さくなることについて，座屈と

の関連で検討する．負荷速度 10-3 m/s 時において，形状の違いによる反力の変化を示す

ために，4.3 節の図 4.5 で示した A 点と B 点での最大反力 RA および RB と，板厚と板幅

比 h/ L の関係を図 5.21 に示す． 
 

 
Fig. 5.21 Effect of multi-angular cross section to two kinds of reaction at points A and B in Fig. 

4.5(4).  
 

A 点に対応する Euler の座屈荷重 RA は，平面部の幅 L の 2 乗に反比例するため，四角

形から八角形への形状変化では 4 倍に増加する．一方，B 点に対応した塑性座屈に移

行する反力 RB は，経験的によく一致する Karman の有効幅が 36.2 mm と変化しないの

で，初期平面部の幅が小さくなれば有効幅以外の領域が比例して小さくなる．つまり，

四角形から八角形への形状変化では，ほぼ線形の変化を示す．これらのことから，多

角形化すればするほど，A 点と B 点での反力は同じ値に近づき，更なる多角形化で逆

転する．参考までに，十二角形時の Euler の座屈荷重は 460 kN となり，全断面降伏時

の反力 400 kN を超える．また，十二角形時には一面の幅が 33.3 mm となるため Karman
の有効幅 36.2 mm の方が大きくなり，有効幅での局部的な塑性面外座屈は発生しない．

また多角化の究極が円形であるが，h/ L が∞となること，後述（式（5.10））するとお

り 400 kN 以下では弾性座屈が発生しないことから図 5.21 への記載はしていない． 
Euler の座屈発生直後の x 方向変位の等高線図を図 5.22 に示す．また，各図の矢印で

示した節点での変位の時間変化を図 5.23 に示す． 
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Fig. 5.22 Contour maps of out-of-plane displacements at x-direction of multi-angular 

beams(4). 
 

 
Fig. 5.23 Time histories of out-of-plane displacements at x-direction at nodes pointed by 

arrows in Fig. 4.21(4) 
 

図 5.21, 5.22, 5.23 の 3 図の結果から考察すると，多角形化するに従い，A 点に対応する

Euler の座屈の発生が遅延され，B 点に対応する塑性座屈までに要する時間が短くなる．
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そのため，両者が一致するように近づくことが最大反力の負荷速度依存性を低減して

いることになる． 
多角形化の極限の形状が円と考えられ，円筒の場合は八角形よりもさらに低負荷速

度域の反力低下が小さくなり，350 kN あたりで収束する（図 5.18，5.19 参照）．先に述

べたように，Euler の座屈荷重は，十二角形を想定すると 460 kN と全面降伏応力時荷

重を超えるため，Euler の座屈による荷重低下は発生しない．また，局部弾性座屈応力   
σcr

(1 )を用いて，薄板円筒の軸圧縮時に生じる反力 Pcr を式（5.10）に示す． 

 

( )
2

2-13

Eπ2π2 hhrP crcr ×
×

=×××=
ν

σ
                      (5.10) 

 
式（5.10）に円筒の半径 r=63.7 mm，板厚 h=1.2 mm を代入し座屈荷重を求めると Pcr= 
1,150 kN となり，やはり全断面降伏時の荷重を超える．これらのことから，円筒での

準静的な負荷に対する不安定挙動に弾性座屈の影響はなく，局部的な塑性座屈による

ものである．その結果，最大反力の負荷速度に依存した低下が最も小さくなっている． 
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5.5 四角形断面縦横比の負荷速度依存性に及ぼす影響 

5.5.1 解析モデル 

実際の車両に用いられる薄板構造柱の断面は正多面体ではなく，長方形を基にした

ものがほとんどである．したがって，今までの検討結果を拡張し，長方形断面にした

場合の負荷速度依存性の変化を検討することは設計上極めて有用である．ここでは，

断面の縦横比率をパラメータとした場合の負荷速度依存性に及ぼす影響と，そのメカ

ニズムを明らかにする(5)． 
モデルは，これまでの１辺 100mmの正方形を基準にして，１対の辺（長辺 q）を 100mm

に固定し，他辺（短辺 p）を 90mm から 20mm まで 10mm 単位で変化させた．（図 5.24
参照）この際，全断面降伏時の反力が異なるので，全断面降伏時の反力で正規化した

場合，長辺のみの反力に注目して正規化した場合，および短辺の反力に注目して正規

化した場合の 3 つの場合について整理をおこなう．なお，短辺と長辺の比 p/q を縦横

比と定義する． 

短辺については，κ=4.0 の場合 Karman の有効幅は 36.2mm で 30mm 以下の形状では

全幅が有効幅となり，κ=1.7 の場合 23.6mm で 20mm の形状では全幅が有効幅となる．

また，オイラー座屈については，幅が 30mm の場合，座屈荷重が 42.9kN と全断面降伏

時の荷重 30kN を超えることから，幅 30mm 以下では Euler 座屈の生じる可能性がない

ことになる． 

 

 
 
Fig. 5.24 Cross-sectional shapes of examined model for various aspect ratios varied in 10 

mm increments(5). 
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5.5.2 解析結果 

 断面を変化させた場合の最大反力の負荷速度依存性を図 5.25 に示す．縦軸の値は，

全断面降伏時の反力で正規化したものである． 

 

 
Fig. 5.25 Loading rate dependence of maximum reaction for various aspect ratios(5). 
“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 
高速負荷時の応答については，図中の領域 C で示すように縦横比依存性はほとんどな

い．一方，低速負荷時の応答（図中の領域 D）では縦横比依存性を示す．なお，Karman
の有効幅理論に基づく反力を p=100 mm の場合について図中に併記する．長方形の縦

横比が大きいほど，最大反力が高いことがわかる． 
ほぼ一定の反力に収束する V=10-2 m/s 以下の最大反力の平均値と縦横比の関係を図

5.26 に示す．これより，計算結果は Karman の 2 つの有効幅に基づく反力のほぼ中央に

位置し，Karman の有効幅理論が縦横比を変化させた場合でも良い近似解であることを

示す．つぎに，長辺のみの反力に注目して整理した結果を図 5.27 に示す．図中の領域

E の高速負荷域の応答は，図 5.25 と同様に縦横比依存性を示さない．また，図中の領

域 F の低速負荷域では縦横比依存を示すものの，図 5.25 よりはその影響が少ない． 
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Fig. 5.26 Aspect ratio dependence of maximum reaction in the low loading rate region and 

relation to von Karman’s effective width solution(5). 
“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 

 

Fig. 5.27 Loading rate dependence of maximum reaction for various aspect ratios 
(characteristic of long sides only) (5).  

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 
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 負荷速度V=10-2 m/s以下の長辺の最大反力の平均値と形状の関係を図 5.28に示す．

縦横比が小さいほど，最大反力が大きくなることがわかる．最後に，短辺の反力のみ

の縦横比変化に対する応答を図 5.29 に示す．低速域での最大反力の縦横比依存性が非

常に大きいことがわかる．  

 
Fig. 5.28 Aspect ratio dependence of maximum reaction in the low loading rate region and 
relation to von Karman’s effective width solution (characteristic for long sides only) (5). 

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 

 
Fig. 5.29 Loading rate dependence of maximum reaction for various aspect ratios 

(characteristic of short sides only) (5). 
“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 
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同様に，負荷速度 V=10-2 m/s 以下の最大反力の単純平均値と縦横比の関係を図 5.30
に示す． 

 

 
Fig. 5.30 Aspect ratio dependence of maximum reaction in the low loading rate region and 
relation to von Karman’s effective width solution (characteristic for short sides only) (5). 

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 
縦横比 p/q が小さくなると，全幅に占める有効幅の割合が大きくなることから，Karman
の解は 1 に近づく．p/q= 0.4 以下では有効幅理論から逸脱するが，最大反力の大きさは

大きくなる． 
以上の解析結果を整理すると，最大反力の負荷速度依存性について， 

（1） 高速負荷域での縦横比依存性はほとんど無い． 
（2） 低速負荷域での縦横比依存性は大きい．その主要な要因は短辺の長さ依存性で

ある．全幅に占める Karman の有効幅の比率が関連していると考えられる． 
（3） 低速負荷域での長辺（q=100mm）の最大反力の負荷速度依存性の縦横比依存性

はある．この点については，後述するメカニズムが原因と考えられる． 
（4） 低速負荷域での短辺 p の最大反力の負荷速度依存性の縦横比依存性は強い．こ

れは主に短辺の全幅に占める有効幅の割合が大きくなることによる． 
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5.5.3 メカニズムに関する考察 

低速負荷域での長辺（q=100mm）の縦横比依存性について考察する．低速負荷時（10-3 

m/s）の最大荷重付近の面外変形モードについて，それぞれ x 方向変位と y 方向変位を

それぞれ図 5.31 に示す．正方形時に 3 次のモードであった面外変形モードは，p/q=0.5
までは 3 次のままである．p/q =0.4 以下になると 4 次のモードに変化していることがわ

かる．これは，例えば p/q =0.4 の場合，短辺の予想される変形モードでは柱の長さと

短辺の比が 7.5：1 であることから 7～8 次のモードが最も発生しやすい（2 章の図 2.13
より，7.5：1 の比率から b=300 mm に対する a は 40mm となり，Euler 座屈係数 kcr が

最小値を取るのが 7 か 8 となる）．一方，長辺（q=100mm）の予想される変形モードは，

同様に 2 章図 2.13 より 3 次となっており，3 次モードが最も安定的に発生する．この

モード次数の乖離を境界（角部）で整合させることになるため，4 次モードが優先的に

生じたと考えられる．このモード次数の変化について，境界（角部）での変形を詳細

に分析する． 
 

 
Fig. 5.31 Comparison of out-of-plane deformation modes for various aspect ratios near the 

maximum reaction at a loading rate of 10-3 m/s(5). 
“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 
図 5.31 の長辺の変位について，図 4.2 の a-a に相当する部位の面外変位分布を図 5.32

に示す．最大変位で正規化しているので，大きな差異は見られないが，境界部分の変

位角が異なることがわかる（図 5.32 の領域 I，J）．この変位角（x 方向最大変位量で正

規化した x 変位量を x としたときの｜d x /dy｜）を縦横比との関係で整理したのが図

5.33 である．p/q =0.2～0.4 は 4 次のモードで，p/q が大きいほど変位角が大きくなる． 
p/q =0.5 にて 3 次モードに移行するが，このとき変位角は小さくなり，隣辺からの拘束

が強くなっていることがわかる．このメカニズムがモード次数の変化の主たる要因で

ある． 
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Fig. 5.32 Distribution of out-of-plane displacement for Fig. 5.31 (normalized to maximum 
displacement at a-a position in Fig. 4.2) (5).  

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 

 

 
Fig. 5.33 Displacement angle in areas I and J in Fig. 5.32 as a function of the aspect ratio(5). 

“Reprinted with permission from SAE Paper No. 2012-01-0554 © 2012 SAE International. Further use or distribution is not permitted without permission from SAE.” 
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5.6 結言 
本章では，薄板構造柱における不安定挙動の生じる限界値を示す最大反力の負荷速

度依存性を考察するために，断面形状の幅，柱の長さ，断面形状（多角化と四角形断

面の縦横比）を種々に変化させ，4 章での結果を 3 領域に区分化した領域 A（大域的不

安定領域）から領域 C（端面塑性領域），そして両者を遷移する領域 B（遷移領域）で

のメカニズムを検討した．その結果，以下のことがわかった． 
（1）幅 a を変化させた結果から，Karman の解の予測とは異なり，準静的な負荷時の

最大反力は幅 a に依存することがわかった．幅 a が小さい領域では，全断面降伏の

荷重と有効幅を基準にした反力の関係，また Euler の座屈荷重と有効幅を基準にし

た反力の関係が制約事項となり，その結果最大反力が決定する．それ以上に幅が大

きくなると Karman の κ=4.0 の解に漸近する．しかし，Karman の解とは異なり幅 a
に依存した結果となり，それを反映した修正 Karman の式を提案した．これにより，

従来より正確な準静的な最大反力の予測が可能となる． 
（2）柱の長さ b を変化させた結果から，領域 A（大域的不安定領域）では，柱の長さ

b によらず一定の値に収束した．これは，柱の長さ b によらない平板の座屈解と一

致する．領域 B（遷移領域）では，最大反力は柱の長さ b に依存し，柱の長さが長

いほど領域 B の遷移領域が負荷速度の大きい方へ移動することがわかった．これは，

柱の長さ b が長いほど曲げ応力の膜応力に対する応力比は大きくなり，応力の不均

一さが増すことによって早期に降伏応力に達したためと考えられる． 
（3）断面形状を六角形，八角形，円形と多角化させると，負荷速度に応じた最大反力

の低下を伴う負荷速度依存性が緩和されることがわかった．これは，多角形化に伴

って Euler の座屈の発生が遅延されることによる．八角形までは Euler の座屈の発生

から構造全体の塑性座屈までに要する時間が短くなり，それ以上の多角化（円形含

む）では，塑性座屈が先に発生し Euler の座屈は現れなくなる． 
（4）長辺の長さ q を一定にし，縦横比 p/q（ここで p は短辺の長さを表す）を変化さ

せた場合，縦横比が小さいほど，負荷速度依存性は小さくなることがわかった．そ

の主なメカニズムは 2 つ考えられ， 
・ 短辺の反力は，全幅に占める有効幅の割合の変化により，正規化した反力は大

きく変化する．縦横比が小さい場合，この影響により最大反力の負荷速度依存

性は非常に小さくなる． 
・ 長辺の最大反力の負荷速度依存性は，短辺の変形モードの影響で変化する．縦

横比が非常に小さい場合は，長辺の面外変形モードの次数が増え反力が増加す

る．また，縦横比が小さいほど，隣辺からの拘束がより強くなるため，反力が

増加する． 
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第 6章 結論 
 

安全性を確保し，軽量化を進めるために，エネルギー吸収構造体であるとともに変

形抑制のための反力発生構造体として車両に用いられる薄板構造柱には，より高度な

知見に基づく構造設計基準が不可欠である．本研究では，薄板構造柱に軸圧縮荷重が

動的に負荷される際の力学的挙動について，その負荷速度依存性を系統的に調査し，

そのメカニズムについて詳細に検討した．特に，従来の静的な平板の座屈理論に基づ

く Karman の解，あるいは Euler の解との比較により，準静的な低負荷速度域での考察

を行った結果，以下のような結論を得た． 

 
1 章では，本研究の背景として，自動車の安全性能開発の概観を述べた．また，薄

板構造の反力特性に関する従来の研究動向をまとめ，本研究で検討すべき課題を明確

にした．その結果，自動車の代表的なエネルギー吸収構造体として用いられる角柱で

ある薄板構造柱の軸圧縮荷重に対する不安定挙動について，弾性変形時に Karman の有

効幅の考慮が必要となる設計条件の場合，弾性限界付近での衝撃荷重（通常，この荷

重が構造反力の最大値になる）の負荷速度依存性を体系的に調査することが，学術的

観点のみならず，実用的な設計指針を得るためにも極めて重要であることが明確とな

った． 
 
2 章では，現状の車両開発における課題を示すことで本研究の重要性を示した．衝

突性能の視点から現状の車両開発の設計過程を鑑みると，構造の反力設計が極めて重

要であることがわかる．実際の衝突実験でのバラツキ，部品のバラツキが存在しても，

性能のロバスト性を保証するための精密な反力設計手法の必要性を明らかにした．ま

た，Karman の有効幅理論や Euler の平板座屈解について述べ，薄板構造柱で発生する

反力特性の典型的な課題を明示した．さらに，薄板構造設計の詳細とこれら理論の関

係を整理し，実際の設計において Karman の理論を考慮しない場合の不具合の一例を示

した． 
 
3 章では，本研究で用いる FE 解析について，基準となるモデルの概要について述べ

た．つぎに，FE 解析の解法である動的陽解法の理論的背景とその手法の妥当性，使用

する要素（低減積分要素）の概要と理論，接触条件の理論的な取り扱い，負荷条件の

与え方について述べた． 
 



第 6 章 結論 

 

107 
 

4 章では，薄板構造柱の軸方向負荷時の不安定挙動を動的非線形有限要素法により

解析し，負荷速度依存性の特徴とそのメカニズムについて検討し，以下の結果を得た(1)． 
（1）低負荷速度域では，Euler の座屈により一様な圧縮変形から系全体の面外変形が

生じる．この時，反力増加の勾配の変化とともにわずかな反力の変動が見られるが，

反力低下は生じない．その後端面における一様でない局部的な塑性座屈とともに構

造全体の剛性低下を伴う不均一変形モードに移行し，急激な反力低下を示す．一方，

高負荷速度域では，応力波の繰り返し伝播に伴う準静的な力学状態に達する前に，

接触面が均一に塑性変形に移行して全断面降伏状態となることがわかった． 
（2）低負荷速度域での面外変形発生時の反力は，Euler の座屈荷重にほぼ一致する．

そして，その後の塑性座屈発生時の反力は，κ=4.0 と κ=1.7 の Karman の不均一変形

状態を区分化した有効幅での反力の間にほぼ収束する．また，高負荷速度域での最

大反力から慣性力を差し引いた値は，負荷端面が一様に降伏する全断面降伏時の反

力にほぼ一致する． 
（3）エネルギー論的視点から，本解析モデルについて，最大反力の生じた時の力学的

状態からエネルギーの分配を考察した結果，負荷速度 0.3 m/s 以下では，Euler の座

屈による面外変形に伴うひずみエネルギーが 35～40％と大きく，運動エネルギーは

無視し得る程度に小さい．負荷速度 1 m/s～3 m/s では，面外ひずみエネルギーはほ

とんど発生せず，面内ひずみエネルギーが大半を占める．負荷速度 10 m/s～30 m/s
では，速度の増加とともに運動エネルギーの比率が急激に高まることがわかった．

特に，負荷速度 30 m/s では，降伏応力相当の応力に達している領域は負荷端から柱

の半分程度の領域であり，面内のひずみエネルギーの寄与が比較的小さい．そのこ

とが，運動エネルギーを急激に増加させていることにつながっている． 
 
5 章では，薄板構造柱の不安定挙動の発生する最大反力の負荷速度依存性に及ぼす

影響を解析するために，断面形状の幅，柱の長さ，断面形状（多角形，四角形の縦横

比）を種々に変化させ，第 4 章での結果を 3 領域に区分化した領域 A から領域 C に遷

移するメカニズムを検討した(2),(3)．その結果，以下のことがわかった． 
（1）幅 a を変化させた結果から，Karman の解の予測とは異なり，準静的な負荷時の

最大反力は幅 a に依存することがわかった．幅 a が小さい領域では，全断面降伏の

荷重と有効幅を基準にした反力の関係，また Euler の座屈荷重と有効幅を基準にし

た反力の関係が制約事項となり，その結果最大反力が決定する．それ以上に幅が大

きくなると Karman の κ=4.0 の解に漸近する．しかし，Karman の解とは異なり幅 a
に依存した結果となり，それを反映した修正 Karman の式を提案した．これにより，

従来より正確な準静的な最大反力の予測が可能となる． 
（2）柱の長さ b を変化させた結果から，領域 A（大域的不安定領域）では，柱の長さ

b によらず一定の値に収束した．これは，柱の長さ b によらない平板の座屈解と一

致する．領域 B（遷移領域）では，最大反力は柱の長さ b に依存し，柱の長さが長

いほど領域 B の遷移領域が負荷速度の大きい方へ移動することがわかった．これは，



第 6 章 結論 

 

108 
 

柱の長さ b が長いほど曲げ応力の膜応力に対する応力比は大きくなり，応力の不均

一さが増すことによって早期に降伏応力に達したためと考えられる． 
（3）断面形状を六角形，八角形，円形と多角化させると，負荷速度に応じた最大反力

の低下を伴う負荷速度依存性が緩和されることがわかった．これは，多角形化に伴

って Euler の座屈の発生が遅延されることによる．八角形までは Euler の座屈の発生

から構造全体の塑性座屈までに要する時間が短くなり，それ以上の多角化（円形含

む）では，塑性座屈が先に発生し Euler の座屈は現れなくなる． 
（4）長辺を一定にし，縦横比を変化させた場合，縦横比が小さいほど，負荷速度依存

性は緩和されることがわかった．その主なメカニズムは 2 つ， 
・短辺の反力は，全幅に占める有効幅の割合の変化により，正規化した反力は大き

く変動する．縦横比が小さい場合，本影響により最大反力の負荷速度依存性は大

きく緩和される． 
・長辺の最大反力の負荷速度依存性は，短辺の変形モードの影響で変化する．縦横

比が非常に小さい場合は，長辺の面外変形モードの次数が増え，反力が増加する．

また，縦横比が小さいほど，隣辺との境界が単純支持より固定支持に近づくため，

反力が増加する． 
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