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第1章 序論 

 

1.1 背景 

自動車のルーツである馬車の時代から，乗り心地の改善要求に応えるためにさまざまな

技術革新が進められてきた．当初のサスペンションは，板ばねによって車軸を支える構造

であったが，その後，乗り心地だけでなく操縦安定性の向上も目的としたさまざまな形式

のサスペンションが開発されてきた．自動車用サスペンションシステムの主要構成要素で

あるショックアブソーバ（Shock absorber）は，乗り心地（Ride comfort）や操縦安定性

（Handling stability）に大きく寄与する部品である．1950 年頃より，ショックアブソーバは，

直動式筒型構造が主流となり，内部に封入された油圧作動油が往復運動時にバルブを通過

する流体抵抗によって減衰力を発生させる仕組みを採用している．このような流体抵抗に

よって減衰力を発生させる油圧式ショックアブソーバは，小型軽量でエネルギーの吸収効

率が良く，作動速度に対する減衰力を任意に設定できるなどの利点がある． 

近年，道路整備状況の改善により，サスペンションが大きく変位する必要がなくなり，

ショックアブソーバも微振幅・低速で動作する割合が増加している．このような低速にお

ける作動条件では，流体抵抗による減衰力がほとんど発生しない状態となるため，ショッ

クアブソーバによるエネルギー吸収はしゅう動部の摩擦に大きく依存することになる． 

一方で，ショックアブソーバの摩擦挙動は非線形特性を示すため，その摩擦力は乗り心

地を悪化させる要因になるとして，極力小さくすることが理想と考えられてきた．その結

果，さまざまな技術的工夫により，摩擦力を数 10 N レベルまで下げた製品が開発されるよ

うになった[1]．しかし，ショックアブソーバの摩擦を下げ過ぎると，操縦安定性が低下す

るだけでなく，乗り心地においても悪化する場合があることが分かってきた．このため，

サスペンションシステムの製品化においては，チューナーと呼ばれる技術者により，車種

ごとに摩擦力と流体抵抗の大きさを試行錯誤により調整しているのが現状である．ただし，

ショックアブソーバの摩擦力については，同一の摩擦力を示すものであっても，実際の車

両に取り付けた実車試験において，官能評価結果が異なる場合がある．このように，ショ

ックアブソーバの摩擦特性が乗り心地や操縦安定性におよぼす影響については，十分な解

明ができていない状況である． 

さらに，自動車を取り巻く環境に目を向けると，世界各国における環境規制の強化を背

景にプラグインハイブリッドや電気自動車などの電動化が急激に進んでいる．その結果，

内燃機関に起因する騒音や振動が低減するなかで，サスペンションを伝わって車内に入る

路面振動が運転者や同乗者に不快感を与える主要因となりつつある[2]．これは，舗装率の

向上による微小振動の顕在化とともに，サスペンションに新たな微小振動低減やロードノ
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イズなどの騒音対策を求める要因となっている．今後，自動運転技術がさらに進み，ドラ

イバーが操縦しなくとも走行できる車が社会実装されるようになれば，車内にも居住空間

並みの快適さが求められるようになると考えられる[3]．自動車の乗り心地や静粛性，安定

性を改善させるためのショックアブソーバには，これまで以上に新たな技術開発による性

能向上が強く要求されている． 

 

1.2 ショックアブソーバの現状 

サスペンションは，位置決めのためのアーム，車体重量を支える懸架スプリング，振動

を抑制するショックアブソーバから構成され，ショックアブソーバはスプリングに並列に

取り付けられる．自動車のショックアブソーバ（Fig. 1.1）は，懸架スプリングの振動を減

衰させる役割を担い，乗り心地の改善や操縦安定性を改善する[4]． 

ショックアブソーバが乗り心地や操縦安定性に及ぼす影響については，さまざまな先行

研究がなされている[5-7]．車両の振動解析では，ショックアブソーバは速度依存性を考慮

したダッシュポットとしてモデリングされる[8]．最も単純化したモデルでは，ばねとダッ

シュポットからなる Kelvin-Voigt モデルが用いられる．ダッシュポットは，ショックアブ

ソーバのピストン速度に比例する減衰力（Damping force）を発生させるものとして扱われ

る．ダッシュポットにおける減衰力－速度特性は，車両運動性能を決定づける重要な因子

であり，ショックアブソーバの基本的な設計仕様に位置づけられている． 

ショックアブソーバは，構成部品であるピストンバルブやベースバルブなどの諸元によ

り調整される．ショックアブソーバの減衰力は，油圧力（Hydraulic force）とショックアブ

ソーバの各しゅう動部で発生する摩擦力（Friction force）との和によって生じる．ショック

アブソーバが動作するとピストン上下室に圧力差が生まれ，ピストンに作用する力として

油圧力が発生する．これまでショックアブソーバの減衰力は，ピストン速度に対応して発

生する油圧力に起因するものとして，Fig. 1.2 のように速度の増加とともに大きくなるもの

として扱われてきた．ピストン速度が大きくなる状況としては，例えばマンホールなど凹

凸の大きい路面を通過するときが挙げられる．このような場合には，大きな減衰力の発生

により素早く車両振動を抑制することが，操縦安定性を確保するために求められる．一方

で，凹凸の小さい路面においては，減衰力を適度に小さくした方が乗り心地は良好となる

とされている．しかしながら，油圧力はバルブ諸元により一意的に決まるため，すべての

路面状況に適切な減衰特性を持たせることはできず，操縦安定性と乗り心地を両立させる

ことは難しい問題とされてきた． 

これに対し，路面状況に応じて適切な減衰力の発生を可能とするため，新しいバルブ構

造[9]や電子制御式ショックアブソーバ[10]が開発されている．電子制御式ショックアブソ

ーバの一つに，磁気粘性流体ダンパ（MRF damper: Magnetorheological fluid damper）がある．

MRF ダンパは，作動油に磁気粘性流体を採用し，これに磁場を印加して粘度を変化させ，

減衰力の瞬時の変化を可能としたものである．磁場の ON/OFF により，MRF ダンパの減衰
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力を 5 倍まで変化させることが可能である．しかしながら，MRF ダンパのしゅう動部は，

磁性粒子に対する摩耗対策として金属で構成させているため摩擦力が非常に高いという問

題があり[11]，その適用は一部のスペシャリティーカーに留まっている．  

以上のように，これまでのショックアブソーバに関わる技術開発においては，比較的大

きい路面入力に対する性能改善が多く試みられてきた．しかしながら，近年特に重要視さ

れるようになった微振幅領域での質感向上に関しては，その対策のための十分な技術開発

および研究がなされているとは言えない状況にある．微振幅領域におけるショックアブソ

ーバの減衰特性は油圧力よりも摩擦力が大きく支配するため，上記で述べたような対策技

術では解決することは難しい． 

広いカテゴリーの乗用車へ高性能なショックアブソーバを展開することを考えた場合，

特別な機構を追加せずにその基本性能を向上させることが重要となる．特に問題となる良

路での減衰力特性の改善を図るためには，微振幅領域での減衰力を支配する摩擦力に着目

する必要がある．そこで，標準的なストラットタイプ式の複筒式ショックアブソーバにつ

いて，その構造と減衰力発生原理を整理することにより，解決すべき技術および研究課題

を検討した． 
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Fig. 1.2 ショックアブソーバに発生する油圧力とピストン速度との関係 
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Fig. 1.1 自動車用ショックアブソーバの概略図 
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1.2.1 ショックアブソーバの構造としゅう動部材料 

複筒式ショックアブソーバ（Twin-tube shock absorber）の構造としゅう動部材料を Fig. 1.3

に示す．標準型ショックアブソーバである複筒式ショックアブソーバは，ピストンロッド

先端に伸び行程で油圧力を発生させるピストンバルブを置き，シリンダの底には縮み行程

で油圧力を発生させるベースバルブを設けている．シリンダの外側の油室（以下，リザー

バ室）へは，ピストンロッドの進入・退出に伴い作動油がベースバルブを介して出入りす

る．リザーバ室には大気圧の空気もしくは加圧した窒素ガスが封じ込められており，ショ

ックアブソーバの伸び行程・圧行程で出入りした油の量に相当する体積変化を吸収する．

しゅう動部には，耐久性とオイル密封性を維持しつつ，摩擦特性の調整が求められる． 

複筒式ショックアブソーバは内部にしゅう動部を 3 カ所有している．しゅう動部の組み

合せは，①オイルシールとクロムめっき処理されたピストンロッド，②ピストンロッドガ

イドブッシュとピストンロッド，そして③ピストンバンドと炭素鋼シリンダである．通常，

オイルシールにはアクリロニトリル・ブタジエンゴム（NBR）が用いられる．ガイドブッシ

ュには，銅粉末焼結体にフッ素樹脂を分散した複合材料が用いられる．ピストンバンドに

はフッ素樹脂をベースにグラファイト，炭素繊維，銅粉末などを分散した複合材料が用い

られる．しゅう動部は作動油によって潤滑されており，作動油の摩擦調整剤等の添加剤処

方やしゅう動材料の変更により，ショックアブソーバの摩擦特性を調整することが可能で

ある[12,13]． 
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1.2.2 作動油 

ショックアブソーバに使用される作動油（Shock absorber fluid）は，バルブを通過する際

の流体抵抗によって油圧力を発生させる流体であるが，各しゅう動部の耐久性と摩擦力を

調整する役割も担っている． 

Fig. 1.4 に，ショックアブソーバに用いられる作動油の一般的な組成を示す．作動油は，

基油（Base oil）と添加剤（Additive）から構成される．作動油の約 80 %以上を占める基油

には，通常は鉱油が用いられる．最も多く含まれる添加剤は粘度指数向上剤で，温度変化

に伴う粘度変化を抑制することにより寒冷地から温暖地での走行における使用条件下で安

定した減衰力を発生させる働きを担う．粘度指数向上剤には高分子系添加剤が用いられて

いるが，繰り返しせん断下での十分なせん断耐久性が必要とされる． 

摩擦・摩耗を低減させる作用を持つ添加剤は，表面に分子吸着膜を形成する吸着膜形成

系と表面にトライボ反応膜（Tribofilm）を形成する反応膜形成系に大別される[14]．吸着

系添加剤は，脂肪酸，アルコール，アミン，エステルなどの極性基と炭化水素鎖を有する

分子構造からなり，Fig. 1.5 に示すように金属表面に分子吸着膜を形成し，材料表面の固体

接触を防ぐ働きをする[15,16]．反応膜系添加剤は，リン酸エステル，ジアルキルジチオリ

ン酸亜鉛（Zinc Dialkyldithiophosphate; ZnDTP）などの化合物から成り，摩擦誘起化学反応

（トライボケミカル反応）によって，摩擦面に硫化金属や亜鉛，リン酸金属塩などの Fig. 1.6

に示すようなトライボ反応膜を生成することで，摩擦低減や耐摩耗性の改善効果を発現す

る[17]． 

ショックアブソーバ用添加剤を用いた摩擦特性の例を Fig. 1.7 に示す[12]．添加剤の違い

は，摩擦力の大小だけではなく，速度依存性に対しても差をもたらすことが分かる．摩擦

の速度依存性は，添加剤の配合割合によっても大きな影響を受けることが知られている．

ショックアブソーバの作動油に用いられる添加剤にはさまざまな種類が存在し，組み合わ

せにより無数とも言える処方が設計可能とされる．すでにエンジン用潤滑油などにおいて

は，必要なトライボロジー特性を発現させるための潤滑油処方技術が向上し，これまでに

ない性能を発揮する潤滑油の実現も可能となりつつある[18-21]．ショックアブソーバにお

いても，摩擦特性に及ぼす添加剤作用メカニズムの解明を進めることにより，車両官能評

価特性としての乗り心地と操縦安定性を，高い水準で両立させる作動油の実現が期待され

る． 
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Fig. 1.4 一般的なショックアブソーバ作動油に用いられる作動油の組成 

        (a) 作動油全体の成分構成 (b) 各種添加剤の割合 
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Fig. 1.5 添加剤の吸着モデル [15] 

 

 

 

 

 

 

Fig. 1.6 ZnDTP により形成されるトライボ反応膜のモデル [17] 

 

 

 



 

10 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

Fig. 1.7 ショックアブソーバに使われる各種添加剤の摩擦力－速度特性 [12] 

縦軸：往復しゅう動 1 周期の二乗平均平方根摩擦力（FRMS） 

横軸：正弦波往復しゅう動の最大速度 
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1.2.3 減衰力における流体抵抗力と摩擦力 

ショックアブソーバの減衰力は，バルブ部で発生する油圧力としゅう動部で発生する摩

擦力との和となる．油圧力は，Fig. 1.8 に示すようなピストンに開けられているポート穴，

薄板の積層バルブ，オリフィス隙間で発生する．減衰力はオリフィスのみに作動油が通過

する低速領域ではピストン速度の 2 乗に比例し，差圧（ピストン上下室の圧力差）が大き

くなりバルブが開く高速領域では速度の 2/3 乗に比例する[22]．その結果，Fig. 1.9 に示す

ように減衰力はピストン速度の上昇とともに増加する．なお，この図にプロットした減衰

力は，ショックアブソーバを各ピストン速度で加振したときに得られる減衰力波形の最大

値（Peak-to-Peak 値）である．同様に摩擦力も最大値を示している． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 1.8 ショックアブソーバに用いられるピストンの構成部品と構造 
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減衰力全体に対する油圧力と摩擦力のそれぞれの割合を把握するため，減衰力－速度特

性を調査した．測定実験は，次のように実施した． 

まず，バルブを取り除いたバルブレス構造のショックアブソーバを準備し，摩擦力のみ

からなる減衰力を測定した．これを通常のショックアブソーバの減衰力－速度特性と比較

することにより，油圧力の速度特性を求めた．Fig. 1.10 に，減衰力の速度特性における油

圧力と摩擦力の負担率の変化を示す．ピストン速度 30 mm/s 以下の微低速領域では，摩擦

力の割合が大きくなることが分かる． 

良路におけるショックアブソーバの作動状況を確認するため，テストコース上でショッ

クアブソーバの挙動解析を行った[23]．実験に使用したのは排気量 1.8 L の乗用車で，一般

的な国道の良路同等の凹凸路面を再現したテストコースを 60 km/h で走行した．この際，

Fig. 1.11 に示すようにショックアブソーバに変位計を並列に取り付け，2 kHz の計測間隔で

変位を測定した．Fig. 1.12 に，実車走行時のショックアブソーバの変位頻度分布を示す．

また，Fig. 1.13 に，ショックアブソーバの中立位置からの速度分布を示す．ショックアブ

ソーバの変位量が±1.5 mm 以下となる頻度は，一般的な良路では 50 %以上となることが分

かった．また，中立位置からの速度においては，±30 mm/s 以下が 50 %以上を占め，特に±10 

mm/s 以下の頻度が多いことが分かった．このような低速度・微振幅領域では，発生する油

圧力は小さく，減衰力における摩擦力の占める割合が大きくなる．すなわち，低速・微振

 

 

Fig. 1.9 ピストン速度と減衰力の関係 
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幅領域での動作が多くなる良路では，サスペンションの減衰力は摩擦力に大きく支配され

ることになる． 

 

 

 

 

Fig. 1.10 減衰力における油圧力と摩擦力の負担率の速度依存性 
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Fig. 1.11 実車走行におけるサスペンション変位挙動計測の外観 

 

Fig. 1.12 実車走行時のショックアブソーバの変位頻度分布 
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1.3 ショックアブソーバの官能特性と摩擦特性  

ショックアブソーバの減衰力特性が乗り心地や操縦安定性に与える影響については，自

動車メーカを中心に，これまで主に車体の振動解析に着目した研究が行われてきた[24-26]．

一般に，乗り心地性能の向上には，路面入力に対する車体（ばね上）のピッチやバウンス

の応答を抑制することが重要であると考えられ，特に凹凸の大きい不整路における車両応

答に関する技術開発が行われてきた．周波数特性やボード線図による解析手法を用いた一

連の技術開発の結果，電子制御式ショックアブソーバが実用化されるに至っている[27,28]．

しかし，良路における微振幅領域では，電子制御式ショックアブソーバによる感応特性の

改善効果は原理的に見込めない．なぜなら，微振幅領域では，制御対象となる車両応答挙

動を高精度に計測することが困難なためである． 

計測結果の一例を紹介する．本計測試験ではまず，作動油の違いにより摩擦特性のみを

変えた 3 種類のショックアブソーバを用意した．これを一般的な乗用車に 1 種類ずつ装着

するとともに，その近傍に加速度センサーを取り付け，車体の上下方向の振動変化を計測

した．測定結果を Fig. 1.14 に示す．3 種類のショックアブソーバは，官能評価においては，

Fig. 1.14(a) に示すように異なる特性を示すにも係わらず，車体の振動－周波数特性解析結

果においては，Fig. 1.14(b) に示すように明確な違いを示さなかった． 

このように，良路走行時の微振幅領域における乗り心地と操縦安定性に関しては，官能

評価において明らかな差が現れるにも係わらず，振動計測では明確な差を確認できないこ

 

Fig. 1.13 ショックアブソーバ中立位置からの速度頻度分布 

0

8

-90 -60 -30 0 30 60 90

F
re

q
u

en
cy

,
%

Piston rod speed , mm/s

51%

±30mm/s



 

16 

 

とが，ショックアブソーバの改善を図る上で大きな問題とされてきた．そのため，ショッ

クアブソーバの性能改良に際しては，作動油やしゅう動部品の組合せを手探り状態で選び

ながら，実車での官能評価結果だけを頼りに，膨大な時間とコストをかけた実車でのテス

トを繰り返す方法しかなかったのである．なお，ショックアブソーバの摩擦特性が重要で

あるとの認識は以前からあったが，その評価には平均摩擦もしくは最大摩擦力が影響因子

として用いられていた． 

ショックアブソーバの摩擦特性に着目し，実車官能評価との関係を明らかにしようとす

る試みが行われるようになると，ショックアブソーバで生じるわずか数十 N の摩擦力が，

官能特性に影響を及ぼす可能性があると考えられるようになった[1,12]．原田らは，しゅう

動抵抗と油圧モデルを用いた減衰力シミュレーションをもとに，摩擦力が乗り心地に与え

る影響について次のように考察した．「高摩擦では，ばね上制振性は良好となるが高周波数

帯での振動が大きくなる．低摩擦では，ばね上制振性は低下するが高周波数帯での振動が

小さくなる．乗り心地性能では，しゅう動抵抗の影響が強い」[29]．すなわち，摩擦力が

高ければ操縦安定性が改善するが乗り心地は低下し，摩擦力が小さければ乗り心地は向上

するが，操縦安定性は低下するということである．この原田らの考察に代表されるように，

ショックアブソーバの摩擦特性は，乗り心地と操縦安定性に背反の影響を与えると考えら

れるようになった．その結果，良路での乗り心地や操縦安定性を両立することは困難とい

うのが，これまでの常識であった． 

そのような中，乗り心地と操縦安定性を高次元で両立させた車（欧州車）が，市場に展

開されるようになった[30]．Fig. 1.15 に示すように，従来は乗り心地と操縦安定性は Oil-x1

～x4 で表される範囲において背反の関係にあったが，Oil-y で示されるように両者を高い

水準で両立する技術が現れたのである．これまでの平均摩擦のみに頼る設計手法では，摩

擦力による官能評価特性の調整は，背反関係にある Oil-x1～x4 で示された範囲内でしかで

きないと考えられていたため， Oil-y のような作動油の出現は，関係者に衝撃を与えるこ

ととなった 

以上を背景として，ショックアブソーバの動的摩擦挙動に対する関心が高まるようにな

った．ショックアブソーバの性能への影響因子の特定，さらには性能の向上にあたっては，

摩擦力の動的な挙動を抽出し，それらを定量的に評価できる指標を見出す必要があると考

えるに至ったのである． 
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         (b) 

 

 

Fig. 1.14 3 種類のショックアブソーバーによる良路走行時の車両計測結果 

(a) 操縦安定性と乗り心地の官能評価 

(b) 車体の振動－周波数特性 
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Fig. 1.15 乗り心地と操縦安定性作動油の平均摩擦力との関係 
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1.4 往復動摩擦における従来の研究と新たな研究の必要性 

潤滑油が存在する往復しゅう動では，動き出し時は境界潤滑状態であり，速度の上昇と

ともに混合潤滑領域，そして流体潤滑領域へと移行する．ショックアブソーバにおいては,

低速領域での動作が頻繁に起こるが，この領域での摩擦はほぼ境界潤滑状態で起こってい

ると考えることができる．そのため，境界潤滑での動的摩擦特性を定量的に把握すること

が，車両官能特性の改善を図る上で重要となる． 

ショックアブソーバの性能向上のためには，往復動摩擦で速度方向が変わる領域，すな

わち速度 0 近傍での摩擦界面の状態を解明する必要がある．作動油潤滑下の往復動におけ

る速度 0 近傍の摩擦は境界潤滑状態であり，添加剤に起因した表面吸着膜や反応膜がその

挙動に大きな影響を与えるものと考えられる．しかしながら，ショックアブソーバの摩擦

特性評価において，動的な摩擦特性に着目した研究はこれまで行われていない．   

ショックアブソーバの性能向上のためには，動的摩擦特性が及ぼす実際の車両の官能特

性への影響を明らかにするとともに，動的摩擦特性を作動油添加剤処方により制御するた

めの一連の研究が必要である． 

 

(1) 摩擦の法則 

摩擦は，接触する 2 つの物体の運動によって転がり摩擦とすべり摩擦に大別される．こ

こでは，すべり摩擦にみられる摩擦特性ついて整理する．すべり摩擦における摩擦力は，

Amontons により発見され，Coulomb の系統的な研究によってまとめられた Amontons–

Coulomb の法則によって整理された[31,32]．Amontons–Coulomb の法則は次の第 1 法則か

ら第 3 法則まである． 

摩擦係数 μ は， 

 第 1 法則： 摩擦力 F は，垂直荷重 W に比例する． 

 第 2 法則： 摩擦力 F は，みかけの上の接触面積に依存しない． 

 第 3 法則： 動摩擦力 Fkは，静摩擦力より小さく，速度 V に依存しない． 

第 1 法則より，摩擦力の垂直荷重に対する比例定数として計算される摩擦係数には，動

摩擦力 Fkに対する動摩擦係数 μkと，最大静摩擦力 Fsに対する静摩擦係数 μsがある．第 2

法則より，摩擦係数から垂直荷重に応じた摩擦力を試算できる．第 3 法則の Coulomb 摩擦

は，Fig. 1.16 に示すような摩擦の速度特性を与えるものである．ただし，Amontons–Coulomb

の法則は，科学的に根拠のある摩擦のメカニズムに則って構築されたものではなく，結果

として乾燥摩擦現象を一般化して表現したものに過ぎないことに留意する必要がある．特

に，摩擦の速度特性に関しては，Coulomb 摩擦という言葉が独り歩きしている感があるが，

これは単に，静摩擦と動摩擦を区別しつつ，動摩擦の速度依存性がないことを示すものに

過ぎない．通常の摩擦界面には，必ず潤滑物質が存在するため，摩擦挙動はしゅう動条件

によって大きく変化するのが常であり，上記の 3 つの法則が成り立つことはない． 
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Fig. 1.17 にストライベック（Stribeck）曲線を示す[33]．ストライベック曲線は，粘度 η，

平均面圧 P，速度 V，接触面の代表寸法（接触面長さ）L から成る軸受特性数と呼ばれる

無次元パラメータを図の横軸にとり，摩擦係数を縦軸として両対数グラフの形式で表現さ

れるのが一般的である．潤滑状態は，境界潤滑，混合潤滑，流体潤滑の 3 つに大別される．

流体潤滑領域では流体膜により荷重が支持され，相対する 2 固体は完全に離れた状態とな

っている．境界潤滑領域では，Fig. 1.18 に示すように流体膜による荷重支持はなく，真実

接触部において荷重が支持された状態となる[34]．混合潤滑は流体潤滑と境界潤滑の中間

的な状態と定義される． 

潤滑剤の粘度と荷重を一定する場合，ストライベック曲線は摩擦係数に及ぼすしゅう動

速度の影響を示すものとなる．境界潤滑領域では，真実接触部における表面状態が摩擦特

性を支配する．その表面状態は，添加剤由来の吸着膜やトライボ反応膜の形成により大き

く変化する．混合潤滑領域では，速度の増加とともに摩擦係数が減少する．これは，速度

の増加によって流体膜が荷重を支持する割合が増え，高い摩擦力をもたらす固体接触部の

割合が減るためである[35,36]．流体潤滑領域では速度の増加にともない摩擦係数が上昇す

る．流体潤滑における摩擦力は，2 固体面間に介在する流体の粘性抵抗によるため，せん

断速度の増加は，せん断力，すなわち摩擦力の上昇をもたらすことになる．  

 

 

    
 

 

Fig. 1.16 Coulomb 摩擦の概念図 
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Fig. 1.17 ストライベック曲線 

 

 

 

Fig. 1.18 Bowden-Tabor の境界潤滑モデル 
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(2) 往復動摩擦の従来研究 

往復動摩擦に関しては，最近ではアクチュエータ関連の報告が多い[37-43]．アクチュエ

ータの位置制御においては，速度方向が変わる際の摩擦特性が，位置精度制御に大きな影

響を及ぼすため，多くの解析モデルが提案されている．摩擦の非線形特性に関する研究例

[44,45]を Fig. 1.19 と Fig. 1.20 に示す．図の研究例のように，摩擦の非線形摩擦挙動には，

静摩擦から動摩擦への変化や粘性摩擦による速度依存性を考慮した解析モデルが適用され

ることが多い．しかしながら，これらの解析モデルは，摩擦変化のパターンをアクチュエ

ータの制御性向上のために最適化したものであり，実際の動的摩擦挙動の計測結果をもと

にしたものではない．そのため，個別のアクチュエータ制御には適したパターンであって

も一般性はなく，さらに言えば，潤滑剤やしゅう動材料による摩擦挙動への影響などに関

しては考慮されていない． 

レシプロエンジンのピストンとシリンダライナ間の往復動のトライボロジー現象につい

ては，これまでにも膨大な研究例が報告されている．Fig. 1.21 に，研究の一例を示す[46]．

この研究では，ピストンの上死点，下死点で速度方向が変わる瞬間に生じるスパイク波形

に着目し，その特性を摩擦力の最大値で評価している．ただし，その直後の動的摩擦挙動

については詳細な検討は行われていない．ピストン－シリンダライナ間の摩擦特性につい

ては，通常は摩擦力の最大値と１サイクルの積分値を評価指標とすることが多い．なお，

この場合には振幅は原則として変化しないため，ショックアブソーバにおける動的摩擦挙

動とは根本的に現象が異なる．また，使用する温度域も異なるために潤滑油の添加剤処方

も異なっている．そのため，特に添加剤の作用機構については，エンジン－シリンダライ

ナ間の往復動摩擦における研究成果をそのまま活用することはできない． 

すべり面の振動減衰デバイスであるランチェスタダンパに関する研究では，制振効果に

及ぼす微振幅領域での添加剤の影響について調べているものもある．しかし，往復動のす

べり変位量は数十 μm 内と大きな変化はなく，ショックアブソーバのように数ミリから

1mm 以下の微小変位まで様々な振幅での往復動摩擦が余儀なくされるものとはしゅう動

状態が大きく異なっている．また，このしゅう動要素に使用されている潤滑剤もショック

アブソーバ用作動油とは大きく組成の異なるものであるため，参考にできる知見は少ない．  

以上のように，従来の往復動摩擦の研究では，往復動かつ速度と振幅が変化する状況下

において，境界潤滑のしゅう動界面に形成される添加剤の影響は十分に調べられていない．

ショックアブソーバの動的摩擦制御を行うためには，往復動摩擦の動的摩擦特性を計測し，

しゅう動界面に形成されるトライボ反応膜の表面分析により潤滑メカニズムを解明するこ

とで，各添加剤の処方技術を構築する必要がある． 
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Fig. 1.19 往復動摩擦における動的摩擦モデルの研究例 [44] 

 

 

 

Fig. 1.20 往復動摩擦における動的摩擦モデルの研究例 [45] 

Friction 

Static Friction 

Velocity  

Velocity 

Coulomb Friction  

Viscous Friction  

S1 S2 

Friction 



 

24 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

  

Fig. 1.21 ピストン－シリンダライナ間の往復動摩擦挙動の計測例 [46] 
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(3) 摩擦の速度特性に関する従来研究 

摩擦の速度特性に関しては，スティックスリップに着目した研究が多い．これらは，ブ

レーキやクラッチなどの振動を抑制することを目的とするものが主で，しゅう動材料や潤

滑油添加剤の違いによる摩擦挙動への影響に関する研究が多数報告されている[38,47,48]．

Fig. 1.22 に摩擦の速度依存性を調べた研究例を示す[47]．この研究では，回転駆動方式によ

り一方向・一定速度の条件で摩擦測定を行い，段階的に速度を変えることで得た平均摩擦

係数を用いて速度特性を調べている．したがって，往復動が余儀なくされるショックアブ

ソーバへの適用は難しい． 

一般的な往復動摩擦試験装置では，直動アクチュエータを駆動源に用い，一定速度条件

での摩擦係数を測定するものが多い．このような場合には，Fig. 1.23 に示すように平均速

度を変化させて摩擦力を測定し，平均的な摩擦力－速度特性を評価することが行われてき

た．なお，直動アクチュエータを用いた場合には，行程の切り返し時に運動を停止するこ

とが余儀なくされる．しかしながら，往復運動するしゅう動面においては，Fig. 1.24 に示

すように時間に対して速度は正弦波形で変化し，これに伴い摩擦力も変化する．このよう

に摩擦力が１周期内の短時間で変化するような場合には，二乗平均平方根（RMS）値また

は最大値を摩擦力の代表値として用いることが行われてきた．また，摩擦の速度特性を評

価する際，摩擦速度には周期内での最高速度を用いることが多い．しかしながら，往復動

摩擦におけるすべり速度が反転する領域では，摩擦界面への添加剤供給性，添加剤吸着お

よび反応性，トライボ反応膜の物性や耐久性など，様々な因子が複雑に影響する．このた

め，これまでの摩擦の速度特性では，瞬間的に変化する摩擦現象を正確には捉えられてい

ない場合が多い．  

動的な摩擦挙動の把握に基づく摩擦の速度依存性に関する研究が進んでいない原因は，

一般的な摩擦試験装置には十分な時間分解能と精度を有する計測システムが備わっていな

いことが挙げられると言える．また，高速・高精度な計測システムを備えた最新の摩擦試

験システムにおいても，ハード的には動的摩擦挙動の測定は可能ではあるものの，得られ

た膨大なデータの中から動的摩擦特性の特徴を抽出し解析に活用するまでには至っていな

い．これらが摩擦試験装置における高速・高精度な計測システムの普及を阻む原因ともな

っている．したがって，ショックアブソーバの動的摩擦挙動と車両官能評価との関係を解

明するためには，ハード面より高度な計測システムを備えた往復動摩擦試験機を開発する

ともに，動的摩擦挙動を解析評価するために必要な定量化指標を見出す必要がある． 
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Fig. 1.22 摩擦係数の速度依存性に関する研究例 [47] 
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Fig. 1.23 一般的な摩擦の速度特性の評価方法 

(a)  各しゅう動速度における摩擦係数の測定  

(b)  摩擦の速度特性への変換 
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Fig. 1.24 往復動における動的摩擦挙動の例 
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1.5 本研究の目的及び本論文の構成 

微小振幅時のショックアブソーバの乗り心地と操縦安定性の向上にあたっては，主に作

動油による平均摩擦力を調整する方法が行われてきたが，摩擦力の大小による影響は背反

特性となると考えられてきた．一方で，最近の実車評価試験において，平均摩擦力は同じ

でも添加剤処方の異なる作動油を用いた場合に，乗り心地と操縦安定性に違いが現れるこ

とが現場のチューナーらから指摘されている．そこで，従来の平均摩擦力では捉えられな

い動的摩擦挙動が，ショックアブソーバの性能向上を図る上での重要な鍵を握るものと考

えた． 

本研究では，車の乗り心地と操縦安定性を両立・向上させるショックアブソーバを開発

することを目的に，動的摩擦特性計測システムを開発し，動的摩擦特性と官能評価特性と

の関係を明らかにすることにより，性能向上に必要とされる動的摩擦特性を発現させるた

めの作動油処方技術の開発を行う． 

 

第 1 章では，自動車用サスペンションおよびショックアブソーバの概要とその役割を述

べ，ショックアブソーバの技術動向をもとに解決すべき問題点を明らかにし，本研究の目

的と具体的な研究開発課題を説明した． 

 

第 2 章では，動的摩擦特性を把握するための計測装置を開発し，得られた膨大な摩擦デ

ータより動的摩擦挙動の特徴を抽出するための定量化指標を提案する． 

 

第 3 章では，しゅう動表面における各添加剤の摩擦メカニズムを解明し，添加剤の処方

により動的摩擦特性を調整する技術を確立する． 

 

第 4 章では，ショックアブソーバの動的摩擦特性と実車における官能評価特性との相関

を調べ，ショックアブソーバの性能向上に必要な動的摩擦特性を明らかにする． 

 

第 5 章では，本論文の研究成果を総括する． 
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第 2章 動的摩擦特性を定量化するための評価指標 

 

2.1 緒言 

サスペンション部品であるショックアブソーバは，自動車の乗り心地や操縦安定性の改

善を担う重要なしゅう動要素である．従来，ショックアブソーバの減衰力調整による乗り

心地と操縦安定性は，背反性を示すと考えられていた．しかし，最近の製品開発プロセス

において，作動油の添加剤処方を変えることで，それらを両立させる可能性のあることが

実験的に認識されるようになった．作動油添加剤の処方により最も影響を受けるのは，シ

ョックアブソーバのしゅう動部における摩擦特性であるが，これまでの平均摩擦特性を用

いた評価結果からは，サスペンションの官能評価特性との相関は得られていない．すなわ

ち，これまで摩擦特性の指標として用いてきた平均摩擦係数では，実際の車両官能評価特

性との関係を解明することはできない． 

ショックアブソーバにおいては，往復動の振幅や振動数が広い範囲で変化し，これに伴

い摩擦速度も大きく変化する．このため，ショックアブソーバのしゅう動面においては，

潤滑状態の変化に伴い摩擦挙動は複雑に変化する．このように，動的に摩擦挙動が大きく

変化する場合には，これまでの様に摩擦力の最大値や平均値を用いて動的摩擦特性を評価

することには限界がある． 

そこで本章では，往復しゅう動における動的摩擦特性を把握することを目的として，摩

擦の振幅・速度依存性を高精度で再現性良く計測可能な動的摩擦計測システムを開発する

とともに，膨大な測定データから動的摩擦特性の特徴を抽出し定量評価するための新たな

指標について検討を行う． 

 

2.2 実験方法 

2.2.1 動的摩擦計測システム 

レシプロエンジンのピストン－シリンダ間の摩擦現象に代表されるように，往復運動す

るしゅう動要素は数多くある．往復運動においては，速度方向反転時の静摩擦から動摩擦

への変化が瞬時に繰り返される．ショックアブソーバの特徴は，振幅と周波数が常に変化

する点にあり，この様な動的挙動が余儀なくされるしゅう動要素は他に例がない．そこで，

本研究では，振幅と周波数を任意に変更可能な動的摩擦特性を計測・評価可能なシステム

を独自に開発することにした．なお，ショックアブソーバにおけるピストン変位の時間変

化は，正弦波関数に近いことが知られている[49]．このことから，変位駆動アクチュエー

タには，制御性にも優れる電磁加振機を採用した． 

開発した往復動ピン・オン・ディスク型動的摩擦計測システムの概略図を Fig. 2.1 に，

計測・制御系の概略とスペックを Fig. 2.2 に示す．スライドベアリング上に固定したディ

スク試験片を電磁加振機により往復運動させ，これにピン試験片を押し当ててしゅう動さ

せる仕組みとなっている．しゅう動面で発生する摩擦力は，ピン試験片固定軸に取り付け
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たひずみゲージを用いて計測した．摩擦部の温度は一定となるよう，温調器により制御し

た．摩擦力を検出するためのアームにピンを固定し，プレート試験片を往復動させる構造

となっている．ピンの先端の材料とプレート材料に関しては，ショックアブソーバで使わ

れるしゅう動材料の組み合わせをそのまま再現した．振幅と周波数の変化は電磁加振機を

制御することで実施したが，微振幅においては摩擦力変動の影響で振幅が不安定になり易

い．そこで，振幅精度を確保するため，振幅および振幅中心位置を PID 制御により調整可

能な機構とした．加振波形に正弦波形を用いることで，往復動行程の切り替わり時の動的

摩擦特性を高精度で計測する工夫を施した．また，微振幅状態では潤滑油の掃き出しによ

り潤滑状態が悪化するため，試験履歴の影響を受けないよう毎回自動でピンを持ち上げら

れる機構を採用した． 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

Fig. 2.1 動的摩擦計測システムの概略と試験片形状 
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Fig. 2.2 動的摩擦計測システムの計測・制御系の概略と仕様 
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2.2.2 計測方法 

ショックアブソーバで発生する減衰力において，摩擦力の負担率が大きくなり影響度が

増すのは，ピストンが上下死点近傍にある微低速・微振幅状態においてである．そこで摩

擦測定条件は，Table 2.1 に示すように振幅±0.1 mm～±2.0 mm，摩擦速度領域微低速～60 

mm/s と設定した．各試験条件の周波数と振幅及び速度を Fig. 2.3 に示した．なお，振幅と

周波数は，良路走行時のショックアブソーバの動的挙動を基に設定した． 

測定に際しては，振幅±2.5 mm で 300 回（60 sec）の予備摩擦を実施することにより，

定常状態となるように作動油と摩擦面をなじませた．また，摩擦状態を安定させるため，

測定前には試験片を一度持ち上げてしゅう動界面に作動油を供給し，150 回（30 sec）の

予備摩擦後に摩擦力の測定を開始した．なお，データの SN を改善するため，摩擦測定は

25 kHz で各データを 100 波形計測して平均化した．荷重条件は，アクリロニトリル・ブタ

ジエンゴム（NBR）ピンの接触幅が実際のオイルシールリップと同等（0.5～1.0 mm）とな

る 20 N に設定した． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Table 2.1 摩擦試験条件 

 

Normal force 20 N 

Temperature 30 °C 

Amplitude ± 0.1，0.2，0.5，1.0，2.0 mm 

Frequency 1.5，5 Hz 

Oscillating mode Sine wave 

Maximum velocity 0.94～62.8 mm/s 

Pin sample 

Nitrile Butadiene Rubber (NBR) 

Edge angle: 140° 

Contact length: 8 mm 

Disk sample 
Hard chromium plating 

Surface roughness Ra 0.01 μm 
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Fig. 2.3 摩擦試験における振幅と周波数および速度の範囲 
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2.2.3 評価サンプル 

ショックアブソーバの摩擦特性は，作動油とオイルシールの組合せによって大きく変化

する[12]．そこで本実験では，オイルシール材料としてショックアブソーバに使用されて

いるアクリロニトリル・ブタジエンゴム（NBR）を用いた．摩擦実験には，一般的なシー

ルのオイルリップ形状を模擬し，先端を 140°の角度となるようにカットした NBR をピン

側試験片として供試した．なお，接触面の角度は，しゅう動方向に対して左右対称形状と

した．ディスク側試験片には，ピストンロッド表面に使用されている硬質クロムめっき膜

を採用し，表面粗さを研磨仕上げにより Ra 0.01 μm に整えたものを実験に供試した．潤滑

油には，4 種類のショックアブソーバ用作動油を用いた．作動油の粘度と組成分析結果を

Table 2.2 に示す．4 種類の作動油の動粘度はほぼ同じ値を示した．Oil-1, 2, 3 はリン系添加

剤，Oil-4 は Zn 系添加剤が添加されたものである． 

 

 

 

 

Table 2.2 試験油の性状 

 

 

Density 

at 15°C 

(g/cm3) 

Viscosity 

at 40°C 

(cSt) 

Chemical composition 

Sulfur 

(ppm) 

Phosphorus 

(ppm) 

Zinc 

(ppm) 

Oil-1 0.86 10.9 121 1090 0 

Oil-2 0.86 11.3 77 526 0 

Oil-3 0.86 11.2 204 347 0 

Oil-4 0.85 12.6 1900 896 690 
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2.3 実験結果および考察 

2.3.1 動的摩擦挙動の測定結果 

各作動油潤滑下において，周波数を 1.5 Hz と 5 Hz の 2 通りとし，振幅を変化させて動

的摩擦挙動を測定した．それぞれの周波数における測定結果を．Fig. 2.4 と Fig. 2.5 に示す．

これらの図は，各振幅における摩擦力-変位の波形を重ねたものである． 

周波数 1.5 Hz において，Oil-1 の場合には振幅が大きいほど摩擦力も大きくなる傾向を示

し，動き出し時や停止時の摩擦力は滑らかに変化した（Fig. 2.4 (a)）．Oil-2 の場合は Oil-1

と同様の傾向を示し，すべての振幅において Oil-1 よりも大きな摩擦力を示した（Fig. 2.4 

(b)）．Oil-3 の場合は，振幅±1.0 mm 以上で動き出し時と停止時にスパイク波形の発生が確

認された（Fig. 2.4 (c)）．Oil-4 の場合は，Oil-1, 2 と同様の傾向を示したが，振幅が増加す

るほど摩擦力が大きく上昇した．（Fig. 2.4 (d)）． 

一方，周波数 5 Hz においては，Oil-1 の場合は振幅を変えても摩擦力に変化はみられな

かった（Fig. 2.5 (a)）．Oil-2 の場合には，振幅の増加とともに摩擦力も大きくなる傾向を示

したが，最大振幅±2.0 mm では摩擦力が低下し，振幅±0.2 mm と同等の値を示した（Fig. 2.5 

(b)）．Oil-3 の場合は，振幅が大きいほど摩擦力は小さくなる傾向を示した（Fig. 2.5 (c)）．

Oil-4 の場合は，振幅の増加とともに摩擦力も大きくなる傾向を示し，振幅±1.0 mm と±2.0 

mm において同等の摩擦力を示した（Fig. 2.5 (d)）． 

1.5 Hz と 5 Hz の周波数条件の違いについて比較すると，Oil-1 では動き出しの特性が滑

らかであった 1.5 Hz に対して，5 Hz では動き出しから一定の摩擦力を示した．Oil-2, 3 で

は，1.5 Hz に対し 5 Hz の条件において，動き出しのスパイク波形が強く発現する傾向がみ

られた．一方，Oil-4 では，周波数の違いによる摩擦挙動への影響はみられなかった． 

以上のように，作動油およびしゅう動条件による動的摩擦特性への影響が確認された．

代表例として，Fig. 2.6 に周波数 5 Hz，振幅±2.0 mm における動的摩擦挙動を示す．Oil-1

の場合は，摩擦は速度の影響を受けず一定の摩擦力を示した．また，動き出しや停止時も

摩擦力に変化はみられなかった．Oil-2 の場合は，動き出し時に摩擦力にスパイク波形の発

生がみられた．ただし，摩擦力の速度依存性はみられなかった．Oil-3 の場合は，動き出し

と停止時の両方において，スパイク波形がみられた．また，摩擦力は変位 0 mm 付近の最

大速度時において最小値を示した．Oil-4 の場合は，変位 0 mm の最大速度時において摩擦

力が最大値を示した．また，摩擦力は速度に対して正勾配を示した．  

4 種類の作動油による周波数と振幅を変えた動的摩擦挙動の特徴を整理すると，①行程

の切り替わり時に発生するスパイク波形，②摩擦力の振幅依存性の 2 点に，特徴的な違い

が現れることが分かった．これより，ショックアブソーバの性能に及ぼす摩擦挙動の影響

を検討するにあたっては，従来の平均摩擦力や最大摩擦力のみを指標として評価するだけ

では不十分であると考えた．そこで，ショックアブソーバの官能評価特性と動的摩擦挙動

との関係を明らかにすることを目的に，行程切り替わり時や振幅に依存する動的摩擦挙動

の特徴を抽出・定量化するための指標について検討することとした． 
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(a) Oil-1    (b) Oil-2 

    
  

(c) Oil-3    (d) Oil-4   

   
 

Fig. 2.4 周波数 1.5 Hz における各作動油潤滑下の摩擦の振幅依存性 
(a) Oil-1 (b) Oil-2 (c) Oil-3 (d) Oil-4 
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(a) Oil-1    (b) Oil-2 

    
  

(c) Oil-3    (d) Oil-4   

   
 

Fig. 2.5 周波数 5 Hz における各作動油潤滑下の摩擦の振幅依存性 
(a) Oil-1 (b) Oil-2 (c) Oil-3 (d) Oil-4 
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Fig. 2.6 周波数 5 Hz，振幅±2.0 mm における各作動油潤滑下の特徴的な動的摩擦挙動 

(a) Oil-1 (b) Oil-2 (c) Oil-3 (d) Oil-4 
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2.3.2 動的摩擦特性を定量評価するための新たな指標 

Fig. 2.6に示す摩擦のパターンを念頭に，次の 2つの動的摩擦定量化指標（Dynamic friction 

index）について検討を行なった． 

1） スパイク指標：すべり始め初期の摩擦挙動 

2） 振幅依存指標：摩擦の振幅依存性 

なお，従来指標である往復しゅう動摩擦力の実効値（二乗平均平方根（RMS）摩擦力：

FRMS）を用いた平均摩擦係数（μRMS）は以下のように算出した． 

 

𝐹𝑅𝑀𝑆 = √
1

2𝜋
∫ [𝐹(𝜃)]2𝑑𝜃

2𝜋

0
                                           (1) 

 

𝜇𝑅𝑀𝑆 = 𝐹𝑅𝑀𝑆 / 𝐹𝑁                                                  (1)’ 

 

 ここで，𝜃は変位の位相，𝐹(𝜃)は変位位相𝜃で発生する摩擦力，FNは垂直荷重である．変

位位相𝜃が 2πは往復しゅう動 1 周期を表す（Fig. 2.7）． 

 

 

  

 

 
 

Fig. 2.7 平均摩擦係数（μRMS）の算出方法 
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2.3.2.1 スパイク指標 

行程切り返し時の停止や動き出し時に生じるスパイク波形を定量化するために，「スパイ

ク指標：SI（spike index）」を提案する．なお，停止直前に発生するスパイク波形と，動き

出した瞬間に発生するスパイク波形は必ずしも同じにならないため，行程の加速側と減速

側を区別して評価することにした．また，振幅が大きいほどスパイクが明確に現れるため，

振幅±2 mm 時のデータでスパイク波形を評価することとした． 

Fig. 2.8 に，変位と摩擦の時間波形におけるスパイク指標を抽出する区間を示す．動き出

し加速側のスパイク指標 SIaは，動き出してから変位の位相が π/4 rad 進んだ区間，すなわ

ち正弦波形の上死点 π/2 から 3π/4 rad 間の最大値を Fsaとし，これと平均摩擦力の差を平均

摩擦力で除することで算出した（式(2)）．同様に，停止時の指標 SIdは 5π/4 から 3π/2 間の

区間を対象に，式(3)を用いて算出した． 

 

SIa＝ (Fsa-Fave)/ Fave ，π/2 ≦θ≦3π/4      (2) 

SId＝ (Fsd-Fave)/ Fave ，5π/4≦θ≦3π/2           (3) 

 

ここで，SIaは加速側のスパイク指標，SIdは減速側のスパイク指標，Fsaは動き出し（加

速側）π/2～3π/4 rad 区間の最大摩擦力，Fsdは停止時（減速側）5π/4～3π/2 rad 区間の最大

摩擦力，Faveは 3π/4～5π/4 rad 区間の平均摩擦力，θ は変位の位相をそれぞれ指す． 

このスパイク指標は，正に大きくなるほど大きなスパイク状の摩擦が発生していること

を，負の場合には摩擦力の立ち上がりが遅いことを意味する． 

 

 

 
 

Fig. 2.8 スパイク指標（SI）の算出方法 
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2.3.2.2 振幅依存指標 

振幅の変化による摩擦力の変化を定量化するために，振幅依存指標を提案する．振幅依

存指標（AI）は，Fig. 2.9 に示すように微振幅時（±0.1 mm）の最大摩擦力と±2.0 mm の平

均摩擦力を用いて式(4)より算出した． 

 

AI＝(Flm-Fha)/Fha                      (4) 

 

ここで，AI は振幅依存指標，Flmは微振幅時（±0.1 mm）の最大摩擦力，Fhaは振幅±2.0 mm

の平均摩擦力である． 

AI は，振幅依存性がない場合には 0 となり，微振幅時の摩擦力が大きくなる場合は正，

小さくなる場合は負の値を示す． 

 

 

 

 

 

 

 

  

 
 

Fig. 2.9 振幅依存指標（AI）の算出方法 
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2.3.3 動的摩擦定量化指標による動的摩擦挙動の解析結果 

4 種類の作動油による動的摩擦挙動について，検討した 2 つの動的摩擦定量化指標を用

いて解析した結果を Fig. 2.10 に示す． 

Oil-1 の場合，1.5 Hz において動き出しの摩擦力が滑らかに立ち上がる傾向であり，SI

の指標が負の値となっていることに反映されている（Fig. 2.10 (a)）．一方，5 Hz では摩擦

力は小さいが動き出し時にスパイク波形がわずかに発生することから SIaの指標が正の値

となり，停止時には摩擦力が若干下がる特徴がスパイク指標に反映されることが確認され

た（Fig. 2.10 (b)）． 

Oil-2 の場合，Oil-1 と同様の傾向を示すが μRMSと SIaは Oil-1 より大きな値となっている

（Fig. 2.10 (a, b)）．一方で AI では 1.5 Hz，5 Hz ともに差がないことが確認できる（Fig. 2.10 

(c, d)）． 

Oil-3 の場合，1.5 Hz と 5 Hz ともに摩擦力は Oil-2 より大きく，停止と動き出しの両方に

スパイク波形が生じた．5 Hz の場合，動き出し時の平均摩擦に対して約 60 %大きいスパイ

ク波形が発現する特徴は，解析により SIaが約+0.6 として数値化された．さらに，微振幅

時に摩擦が大きくなる特徴は，AI が正の値を示すことに表れている．（Fig. 2.10 (c, d)） 

Oil-4 の場合，5 Hz の条件における摩擦力は Oil-1，Oil-2，Oil-3 の中で最も大きく，スパ

イク波形が現れない特徴は，SIaと SIdの値がともに負となることに示されている（Fig. 2.10 

(b)）． 

以上のように，提案した 2 つの指標（SI と AI）を用いることで，動的摩擦挙動の特徴を

定量的に評価できることが確認された． 
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(a)                                 (b) 

 

 

(c)                  (d) 

 

 

 Fig. 2.10 動的摩擦定量化指標と平均摩擦指標 μRMSの間の関係 

 

 (a) スパイク指標（SI）1.5 Hz (b) スパイク指標（SI）5 Hz 

 (c) 振幅依存指標（AI）1.5 Hz (c) 振幅依存指標（AI）5 Hz 
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2.4 結言 

ショックアブソーバの性能に及ぼす動的摩擦特性の影響を把握することを目的に，摩擦

の速度ならびに振幅依存性を高精度で計測可能な装置を開発し，動的摩擦特性の特徴を定

量的に抽出するための評価指標を検討した．4 種類のショックアブソーバ作動油による摩

擦挙動を，新たに提案した評価指標を用いて定量化・解析することにより，以下の知見を

得た． 

1) 動的摩擦挙動から特徴的な摩擦特性を抽出して定量化するため，従来の平均的な

摩擦係数 μRMSに加え，新たに 2 つの指標として，スパイク指標（SI）と振幅依存

指標（AI））を提案した． 

2) 膨大な摩擦データより動的摩擦挙動の特徴を抽出して解析に用いるためには，新

たに提案した 2 つの評価指標を用いた定量化が有効である． 
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第 3章 動的摩擦制御するための潤滑油添加剤処方 

 

3.1 緒言 

ショックアブソーバには 3 箇所のしゅう動部：オイルシール，ガイドブッシュ，ピスト

ンバンドがある．いずれも作動油によって潤滑され，それぞれの摩擦挙動は各部品の材料

や表面粗さにより異なるが，中でも作動油はショックアブソーバの摩擦特性を大きく支配

する．なお，ショックアブソーバの実車官能評価を行う際，作動油を入れ替えることで上

記しゅう動部材を変更することよりも容易に摩擦特性を調整することが可能である．3 つ

のしゅう動部材の中で，ロッドガイドとピストンバンドは荷重を支持しながらしゅう動す

る軸受部であり，オイルシールよりも大きい摩擦力を発生する． 

一般に作動油は，基油と摩擦調整剤（FM：Friction Modifier），酸化防止剤，粘度指数向

上剤などの添加剤からなる．FM は，表面に吸着膜や化学反応膜を形成することで摩擦特

性を変化させる．エステル，アミドおよびアミンは吸着型の典型的な FM である[50]．多

機能添加剤として FM には分類されないジアルキルジチオリン酸亜鉛（ZnDTP）は，トラ

イボ反応膜を形成することによって，摩擦・摩耗特性を大きく変化させることが知られて

いる[51]．潤滑油添加剤による摩擦特性への影響については，すでに多くの研究が行われ

ているが，吸着膜や化学反応膜による詳細な摩擦メカニズムについては，最近になりよう

やくナノレベルの分析技術の普及により徐々にではあるが明らかにされつつあるのが現状

である． 

本章では，第 2 章において新たに開発した動摩擦計測システムを用い，ショックアブソ

ーバ軸受部のしゅう動部材料の組み合わせを対象に，動的摩擦特性に及ぼす作動油添加剤

の影響を検討する．摩擦面の表面組成分析をもとに，吸着系添加剤と反応系添加剤の潤滑

メカニズムを明らかにすることにより，動的摩擦特性を調整するための添加剤処方の指針

を得ることが本章の目的である． 

 

3.2 実験方法 

動的摩擦特性の測定は，第 2 章で述べたものと同じ方法で実施した．選定した 4 種類の

作動油の動的摩擦データより，提案した評価指標を用いて動的摩擦特性の抽出と定量化を

行った． 

 

3.2.2  動的摩擦測定システム 

動的摩擦計測システムと試験片の概略図をFig. 3.1に示す．試験条件をTable 3.1に示す．

スライドベアリング上に固定したディスク試験片を電磁加振機により往復運動させ，これ

にピン試験片を押し当ててしゅう動させる仕組みとなっている．しゅう動面で発生する摩

擦力は，ピン試験片固定軸に取り付けたひずみゲージを用いて計測した．摩擦部は，温調

器により一定温度に制御した．摩擦力を検出するためのアームにピンを固定し，プレート
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試験片を往復動させる構造となっている．電磁加振機を制御することで振幅と周波数を変

化させた．振幅および振幅中心位置を PID 制御により調整可能な機構とした．加振波形に

は正弦波形を用いることで，往復動工程の切り替わり時の動的摩擦特性を高精度で計測し

た．また，微振幅状態では潤滑油の掃き出しにより潤滑状態が悪化するため，試験履歴の

影響を受けないよう毎回自動でピンを持ち上げて測定した．なお，データの SN 比を改善

するため，摩擦測定は 25 kHz で各データ 100 波形を計測して平均化した． 

 

 

 

 

 

  

 

 

Fig. 3.1 動的摩擦計測システムと試験片形状の概略図 
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Table 3.1 試験条件 

 

 

Normal force 20 N 

Temperature 30 °C 

Amplitude ± 0.1，0.2，0.5，1.0，2.0 mm 

Frequency 1.5, 5 Hz 

Oscillating mode Sine wave 

Maximum velocity 0.94～62.8 mm/s 

Ball sample 
Copper (>99.9 % Cu) 

1/2 inch diameter 

Disk sample 
Low carbon steel (S10C) 

Surface roughness Ra 0.01 μm 

Mean hertzian contact pressure approx. 581 MPa 

Hertzian contact radius approx. 0.1 mm 

 

3.2.3 摩擦試験材料および作動油 

ショックアブソーバのしゅう動部の中で，最も大きい摩擦力を発生するピストンバンド

（銅焼結ベース）/シリンダ（炭素鋼）を対象とし，試験材料には Cu ボールと炭素鋼ディ

スクを用いた．ディスク表面は，研磨により表面粗さを Ra 0.01 μm 以下に仕上げた．ボー

ルの半径は 6.35 mm とし，点接触形式により摩擦試験を行った． 

試験に供試した作動油の配合を Table 3.2 に示す．基油にはショックアブソーバに一般的

に使用されているパラフィン系鉱油（15 °Cでの密度 0.82 g / cm3，40 °Cでの動粘度 7.12 cSt）

を使用した．添加剤には，ジアルキルジチオリン酸亜鉛（ZnDTP）と多価アルコールエス

テルを使用した．単独添加の場合には，ZnDTP は 0.5～4 wt%，エステルは 0.5～2 wt%の添

加量とした．混合添加の場合には，エステルを 2 wt%に固定し，ZnDTP を 0.5～2 wt%添加

したものを供試した． 
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Table 3.2 評価作動油の組成 

 

 

Test oil 

Additive (wt%) 

ZnDTP 
Polyhydric  

alcohol 

Ad-1 0.0 0.0 

Ad-2 0.5 0.0 

Ad-3 1.0 0.0 

Ad-4 2.0 0.0 

Ad-5 4.0 0.0 

Ad-6 0.0 0.5 

Ad-7 0.0 1.0 

Ad-8 0.0 2.0 

Ad-9 0.5 2.0 

Ad-10 1.0 2.0 

Ad-11 2.0 2.0 
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3.3 実験結果および考察 

3.3.1 動的摩擦挙動 

振動周波数数 1.5 Hz ならびに 5 Hz における動的摩擦波形を，それぞれ Fig. 3.2 と 3.3 に

示す．添加剤の違いにより，摩擦力の振幅依存性や振幅±2.0 mm におけるスパイク波形へ

の影響が確認された．これらの一連の測定データをもとに，各定量化指標へのそれぞれの

添加剤による添加効果について検討した． 

Fig. 3.4 に，添加剤濃度による μRMSへの影響を整理した結果を示す．エステル添加油で

は，μRMSの低減効果が確認できたが，添加量の増加による影響は確認できなかった（Fig. 3.4 

(a)）．また，振幅±0.1 mm においては μRMSの低減効果は小さく，1.5 Hz と 5 Hz ともに振幅

±2 mm に対し±0.1 mm では，1.5～2 倍に摩擦力が上昇することが確認された． 

ZnDTP添加油においては，μRMSの低減効果と，添加量の増加による影響が確認できた（Fig. 

3.4 (b)）．振幅±0.1 mm においては，添加量 0.5～2 %では μRMSの低減効果は小さいが，添加

量 4 %では振幅による μRMSの差は確認できなかった．また，反応系添加剤である ZnDTP

添加油は，吸着系添加剤であるエステル添加油と比較して，微振幅での摩擦低減効果が大

きいことが分かった． 

エステル 2 %+ ZnDTP 添加油においては，添加量 0.5～1 %，振幅±0.1 mm では μRMSの低

減効果が小さく，μRMSは ZnDTP のみ添加した場合よりも高い値を示した（Fig. 3.4 (c)）．し

かし，ZnDTP のみ添加した場合よりも少ない添加量 2 %では，振幅による差は確認できな

かった． 

添加剤濃度による SI への影響を整理した結果を Fig. 3.5 に示す．エステルおよび ZnDTP

添加油の両方において，SIa, SIdの低減効果が確認された．エステル添加油の SIdは，5 Hz

では添加に伴う効果が得られたが，1.5 Hz の 2～4 %添加時は SI 低減効果が小さいことが

分かった（Fig. 3.5 (a)）．一方で反応系添加剤の ZnDTP を添加すると，SIa，SIdは低下する

が，5 Hz においては SIaの低下量が少なくなる傾向が見られた（Fig. 3.5 (b)）．同様の現象

は，エステルと ZnDTP を組み合わせた場合においても確認された（Fig. 3.5 (c)）．この原

因は，ZnDTP 由来のトライボ反応膜の形成に起因するものと推察される． 

添加剤濃度による AI への影響を整理した結果を Fig. 3.6 に示す．(a)のエステル添加油で

は，添加による AI の上昇傾向が見られたが，添加量との明確な関係はみられなかった．

AI の値が大きいことは，振幅が小さくなると摩擦が大きくなることを意味する．したがっ

て，吸着系添加剤であるエステルは微振幅時では摩擦低減効果を発揮せず，その原因は吸

着膜が十分な強さを持たないためと推察される．(b)の ZnDTP 添加油においては，添加に

よる AI の低減効果および添加量の増加による効果の向上が確認された．(c)のエステル

2 %+ ZnDTP 添加油においては，添加による AI の低減効果がみられたが，μRMSと同様に

ZnDTP のみを 0.5～1 %添加した場合よりも高い AI を示した．ZnDTP ならびにエステルと

ZnDTP を添加した場合には，振幅±0.1 mm においても AI の低減効果が確認された．この
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結果より，ZnDTP 由来の反応膜形成は，微振幅時の摩擦上昇を抑制する効果をもたらすも

のと考えられる． 

振幅±2 mm，周波数 5 Hz における μRMSと SIaならびに AI との関係を Fig. 3.7 に示す．Fig. 

3.7 (a)より，SI は反応系添加剤の ZnDTP と吸着系添加剤のエステル添加油中において，と

もに基油と比較して低下することが確認された．Fig. 3.7 (b)より，AI は反応系添加剤の

ZnDTP 添加油中において，添加量増加に伴う低減効果が確認された．一方で吸着系添加剤

であるエステル添加油中においては，AI は基油と同等かやや大きい値を示した．なお，μRMS

は基油以外の作動油中ではほぼ同じ値を示した． 

以上のことから，反応膜系添加剤である ZnDTP は SI と AI を低減させ，吸着膜系である

エステルは SI のみを低減させることが明らかとなった．また，平均摩擦 μRMSには，添加

剤による低減効果は見られるものの，種類や濃度による違いはほとんど現れないことが分

かった． 
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(a) Ester 

 

 
(b) ZnDTP  

 

 

(c) Ester 2 %+ZnDTP  

 

 

Fig. 3.4 μRMSに及ぼす添加剤濃度の影響 

(a) Ester  (b) ZnDTP  (c) Ester 2 %+ZnDTP 
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(a) Ester 

 

 

(b) ZnDTP  

 
 

(c) Ester 2 %+ZnDTP  

 
 

Fig. 3.5 スパイク指標 SI に及ぼす添加剤濃度の影響 

 (a) Ester  (b) ZnDTP  (c) Ester 2 %+ZnDTP 
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(a) Ester     (b) ZnDTP 

 

 

 

(c) Ester 2 %+ZnDTP  

 
 

Fig. 3.6 振幅依存指標 AI に及ぼす添加剤濃度の影響 

(a) Ester  (b) ZnDTP  (c) Ester 2 %+ZnDTP 
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 (a)   
 

 

(b) 
  

 
Fig. 3.7 動的摩擦特性に及ぼす添加剤の影響 

(a) SI と μRMSとの関係  (b) AI と μRMSとの関係 
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3.3.2 しゅう動表面の化学分析結果 

潤滑メカニズムを解明するため，摩擦試験後のディスク表面を光学顕微鏡（OM）およ

び走査型電子顕微鏡/エネルギー分散型 X 線分光分析（SEM/EDS）を用いて表面分析を行

った． 

Fig. 3.8に，OM画像と Cu Kα線マッピング像および元素組成の定量分析結果を示す．EDS

による元素組成分析は，非しゅう動部分（P1）と振幅±0.1 mm のしゅう動領域（P2）なら

びに振幅±2.0 mm のしゅう動領域（P3）について実施した． 

Ad-1（基油）潤滑下のしゅう動面は黒色を呈し，EDS 分析からは多くの酸素が検出され

た．このことからしゅう動面では摩擦に伴う酸化が進行したものと考えられる．±0.1 mm

の微振幅領域では，銅（Cu）の移着が多く見られた．基油のみの場合，金属接触を防止す

る有効な保護膜が形成されないため，摩擦熱による温度上昇によって酸化膜の形成が促進

されたとものと考えられる． 

Ad-2（0.5 %ZnDTP）潤滑下では，振幅±2 mm のしゅう動面においては酸化や Cu の移着

が基油と比べると少なく，添加剤由来の保護膜が境界潤滑において効果を発揮したものと

考えられる．ただし，ZnDTP 由来のリン（P）や硫黄（S）は，しゅう動面において確認で

きなかった．この結果は反応膜が形成されていないことを示唆しており，ZnDTP 吸着膜が

Cu の移着を抑制したものと考えられる．しかし，微振幅部分においては Cu の移着ととも

に P も検出された．Ad-2 潤滑下における摩擦特性では AI は高い値を示したことより，微

振幅領域では大きな摩擦熱が発生し，ZnDTP 由来のトライボ反応膜が形成されたことが考

えられる[52]． 

Ad-5（4 %ZnDTP）潤滑下では，振幅±0.1 mm および±2.0 mm におけるしゅう動面への

Cu 移着は Ad-2 と比較して少ないことが分かった．また，Ad-5 潤滑下での動的摩擦特性に

おいては，AI の値はほぼ 0 を示して振幅依存性は見られなかった．全領域にわたって硫黄

（S）ならびにリン（P）が検出されたことから，形成されたポリリン酸膜が摩擦面を保護

し，低い摩擦係数を維持したものと考えられる[53,54]．   

Ad-8（2 %エステル）潤滑下では，最も顕著に Cu の移着が確認された．OM 像において

も，銅色の移着物が確認された．エステルは吸着膜を形成するが，反応膜は形成しない

[15,55]．エステルの吸着膜は，ZnDTP により形成されるポリリン酸膜のような硬い皮膜で

はないため，高面圧下においては金属接触を防ぐ十分な効果を発揮しなかったと考えられ

る．また，振幅が小さいほど潤滑油が摩擦面に供給される時間が短くなるため，潤滑油不

足により金属接触が起こり易くなると考えられる．その結果，振幅の減少に伴い摩擦係数

が上昇し，AI が大きな値を示したものと考えられる． 

Ad-10（2 %エステル+1 %ZnDTP）潤滑下においては，振幅±2.0 mm では他の作動油に比

べて Cu と O の検出量が最も少ない値を示した．P や S は検出されなかった．振幅±0.1 mm

においても，相手材の Cu の移着は少なく，反応膜の形成も確認できなかった．また，OM
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像からは，最もマイルドなしゅう動面を呈していることが分かった．Ad-10 の場合，エス

テルと ZnDTP の共存により，安定した境界潤滑膜を形成・維持したものと推察される．  

 

 

 

 

Fig. 3.8 しゅう動表面観察と EDS による組成分析の結果 

 

3.3.3 添加剤による動的摩擦特性の制御 

 スパイク指標により動き出し時の摩擦特性を解析すると，エステル添加油においては加

速時ではスパイクの発生が確認されたが，減速時ではスパイクの発生は確認されなかった． 

吸着型添加剤に用いたエステルは典型的な FM 剤の化学構造を有し，官能基に炭素鎖がつ

ながった構造から成る．このような吸着系添加剤は，表面に吸着すると炭素鎖が配向した
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状態となることが確認されている[56]．せん断に伴う吸着膜の構造変化が，動き出しと停

止時の異なる摩擦挙動の発現に影響を及ぼしたものと推察される[57]． 

 Fig. 3.9 に，表面組成分析結果をもとに推察した境界潤滑膜のモデル図を示す．ZnDTP

単独添加の場合，摩擦面からは ZnDTP 由来の元素が検出され，検出量は添加濃度とともに

増加したことから，添加濃度が高い場合には厚いトライボ反応膜が形成されると考えられ

る．このようなトライボ反応膜を形成するような作動油は，小さい AI 値，すなわち振幅依

存性が少ない動的摩擦特性を示した．なお，動的摩擦挙動には，トライボ反応膜自体のレ

オロジー特性や硬さなどの機械的性質が少なからぬ影響を及ぼす[58]と考えられるが，詳

細なメカニズム解明については今後の課題としたい． 

 

 

 

 

Fig. 3.9 表面組成分析から考察した境界潤滑膜のモデル 
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3.4 結言 

本章では，動的摩擦特性を制御することを目的に，作動油添加剤が Cu/鋼しゅう動部の

動的摩擦特性に及ぼす影響を調べた．第 2 章で提案した動的摩擦定量化指標を用いて添加

剤の影響を定量化し，表面組成分析結果をもとに潤滑メカニズムを考察することにより，

以下の知見を得た． 

 

 

1) ZnDTP を 0.5 wt%以上添加することにより，SI と AI は低減した．4 wt%添加した

場合においては，トライボ反応膜の形成が確認され，AIはほぼ 0に近い値を示し，

摩擦の振幅依存性は見られなかった． 

2) エステルの添加は SI の低減効果を示したが，AI は基油とほぼ同等の高い値を示

した．これは，エステルのみの添加では，相手材である Cu の移着抑制効果が低

いためと考えられる． 

3) エステルと ZnDTP を複合添加すると，ZnDTP 単独添加と同様に SI と AI が低減

した．Ad-10（2 %エステル+1 %ZnDTP）は，しゅう動面の酸化や Cu の移着を抑

制し，安定した潤滑効果を示すことが分かった． 

 

以上のことから，エステルと ZnDTP の添加量を最適化することにより，動的摩擦特性を

調整することが可能であることを確認した． 
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第 4章 動的摩擦特性と実車における官能評価特性との関係 

 

4.1 緒言  

本章では，添加剤処方が異なるショックアブソーバ作動油を用い，実車による官能評価

（Subjective evaluation）を実施し，第 2 章で提案した動的摩擦定量化指標と官能評価特性

との関係を考察する．評価した作動油は，第 3 章で得た添加剤配合と動的摩擦特性との関

係を考慮し，実際にショックアブソーバに用いられる作動油から異なる動的摩擦特性のも

のを選定した．実車評価においては，運転者および乗員による官能評価に加え，ショック

アブソーバの動作挙動を同時計測し，動的摩擦特性の違いが車両の動的挙動に及ぼす影響

についても調査する． 

 

4.2 実験方法 

4.2.1 動的摩擦特性の評価 

動的摩擦特性の計測方法は前章と同様である．試験条件を Table 4.1 に示す．計測装置と

試験片の接触状態の模式図を Fig. 4.1 に示す．試験片には，ピストンバンド/シリンダのし

ゅう動部を評価対象とし，Cu ボールと炭素鋼ディスクを採用した．Table 4.2 に試験片の性

状を示す．荷重 20 N においてヘルツ接触面圧は約 581 MPa，接触径は約 0.2 mm であった． 

実車における官能評価との比較をするために，作動油にはショックアブソーバに採用さ

れている作動油の中から 4 種類を選定した．密度と粘度はほぼ同一のものとし，反応型添

加剤である ZnDTP の有無とリン濃度の違いにより，Oil-A，B，C，D の 4 種類の作動油を

選定した．Fig. 4.2 に，供試作動油および既存のショックアブソーバ作動油の組成について，

縦軸を ZnDTP 由来の亜鉛濃度，横軸をリン濃度として分析結果を示す．リンは ZnDTP に

も含まれるが，亜鉛は ZnDTP 以外には含まれない．Oil-A，B は ZnDTP 由来の亜鉛を含み，

Oil-B の方が高いリン濃度を示した．Oil-C，D は ZnDTP を含まないため亜鉛濃度は 0 %で，

Oil-C の方が高いリン濃度を示した． 
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Fig. 4.1 動的摩擦特性計測システムの概略図と試験片形状 

  

Table 4.1 摩擦試験条件 

 

Normal force 20 N 

Temperature 30 °C 

Amplitude ± 0.1，0.2，0.5，1.0，2.0 mm 

Frequency 1.5, 5 Hz 

Oscillating mode Sine wave 

Maximum velocity 0.94～62.8 mm/s 
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Table 4.2 摩擦試験片の性状 

 

Ball sample 
Copper (>99.9 % Cu) 

1/2 inch diameter 

Disk sample 
Low carbon steel (S10C) 

Surface roughness Ra 0.01 μm 

Mean hertzian contact pressure approx. 581 MPa 

Hertzian contact radius approx. 0.1 mm 

 

 

 

 

 

 
 

 
 

 

 
Fig. 4.2 ショックアブソーバ作動油に含まれる亜鉛とリンの濃度 
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Table 4.3 選定した 4 種類の作動油の性状 

 

 

Density 

at 15°C 

(g/cm3) 

Viscosity 

at 40°C 

(cSt) 

Chemical composition 

Sulfur 

(ppm) 

Phosphorus 

(ppm) 

Zinc 

(ppm) 

Oil-A 0.83 11.7 1400 610 637 

Oil-B 0.84 11.9 1700 889 981 

Oil-C 0.86 10.9 121 1090 0 

Oil-D 0.86 11.2 204 347 0 
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4.2.2 実車における官能評価およびショックアブソーバ挙動計測 

(1) 官能評価の方法および項目 

実車走行時の乗り心地や操縦安定性は，乗員である人の感じ方をもとに評価される[3,56]．

自動車官能評価の手法はさまざまであるが，乗員の感じ方にも違いがあるため大変難しい

課題である[57]．ショックアブソーバ部品は同一とし，Table 4.3 に示した 4 種類の作動油

のみを入れ替え，評価を実施した．ショックアブソーバの作動油を交換した後は，自動車

に取り付ける前にショックアブソーバ単体の状態で慣らし試験を実施した（振幅±25 mm

正弦波最大速度 1 m/s，加振時間 30 sec）．今回実車走行に用いたコースは，普通乗用車が

日常で最も頻繁に走行する一般路（一般的な国道の良路同等の凹凸路面）とし，走行速度

は 60 km/h とした． 

実車官能評価では，走行時に乗員が感じる次の 6 項目を評価した． 

 

① 振動の収まりや振動の少なさ（すっきり感） 

② ばね上の無駄な動きの大小（ばね上の動き） 

③ マンホール等突起通過時に生じる乗員への振動の強弱（良路入力あたり） 

④ 接地性（接地感） 

⑤ 操舵応答性（ヨー応答） 

⑥ 運転のしやすさ（操縦性） 

 

①「すっきり感」②「ばね上の動き」③「良路入力あたり」は運転手を含めるすべての

乗員が感じる“乗り心地”，④「接地感」⑤「ヨー応答」⑥「操縦性」は運転手が感じる“操

縦安定性”に関わる項目である． 

評価は，自動車の運転席と助手席に 2 名が乗車し，運転手と乗員を交代しながら，4 名

の評価者がそれぞれの官能評価の各項目についてコメントを提出することにより実施した．

そのコメントをもとに，プロのテストドライバーが 6 項目について，1 点（悪い）から 5

点（良い）の範囲で点数付けを行った．本研究では，ばね下からの振動吸収特性と関係の

ある①～③の平均値を乗り心地として，バネ上の安定性と関係のある④～⑥の平均値を操

縦安定性として 2 項目にまとめた．動的摩擦定量化指標との相関を解析する際には，乗り

心地評点（Ride comfort）と操縦安定性評点（Handling stability）の平均値（総合官能評点，

Overall subjective score）を用いた． 
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(2) 実車走行時のショックアブソーバ動作挙動の計測 

Fig. 4.3 に示すように変位計をショックアブソーバに取り付けることにより，実車官能評

価と同時にショックアブソーバの動作挙動を計測した．計測周波数 2 kHz で変位データを

収録し，変位を時間微分することでピストン動作速度を求めた．作動油の違いがショック

アブソーバの動作速度に与える影響を調べることで，官能評価に及ぼす動的摩擦特性の作

用メカニズムを考察した． 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4.3 実車におけるショックアブソーバの変位挙動計測の外観 

 

  



 

68 

 

4.3 評価結果 

4.3.1 動的摩擦特性の評価結果 

振幅±0.1，±0.2，±0.5，±1.0，±2.0 mm の 5 つの条件で得られた摩擦力-変位波形を Fig. 4.4

に示す．Oil-A および Oil-B は，微振幅（±0.1 mm）でも振幅±2.0 mm に対して摩擦力の大

きさは変わらないが，Oil-C と Oil-D は微振幅で摩擦力が大きくなり，動き出しや止まる際

にスパイク波形の発生が確認された．これらの動的摩擦挙動を，AI 及び SI で解析した結

果を Table 4.4 に示す． 

Fig. 4.5 に，各作動油の動的摩擦定量化指標を示す．反応系添加剤である ZnDTP を用い

た Oil-A と Oil-B 潤滑下では，AI は 0 に近い値を示した．この結果は，振幅の大小で摩擦

が変化しないという反応膜系添加剤の特性を表している．また，Oil-AとOil-B潤滑下では，

SI は周波数 1.5 Hz の際に 0 に近い値を示した． 

Oil-C と Oil-D 潤滑下では，振幅が小さくなると摩擦が大きくなる振幅依存性が確認され

た．Oil-D 潤滑下では，SI は大きな値を示した．これは行程が変わる瞬間に，スパイク状

の大きな摩擦力が発生したことを意味するものである． 

 

以上より，4 種類の作動油の動的摩擦特性の特徴を以下のように整理した． 

・ 反応系添加剤である ZnDTP を含む Oil-A と Oil-B 潤滑下では，AI と SI ともに 0 に近

い値を示し，振幅が変化しても摩擦力は変わらない． 

・ Oil-C と Oil-D 潤滑下では，振幅が小さくなるに伴い摩擦力は上昇する． 

・ Oil-D の場合には，動き出しの際に大きな摩擦力を発生する．  
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Table 4.4 各作動油の動的摩擦定量化指標 

 

Dynamic friction 

 index 

Frequency 

(Hz) 

Amplitude 

(mm) 
Oil-A Oil-B Oil-C Oil-D 

μRMS 

1.5 

±0.1 0.08 0.09 0.19 0.19 

±0.2 0.09 0.10 0.14 0.17 

±0.5 0.11 0.11 0.14 0.17 

±1.0 0.11 0.11 0.13 0.17 

±2.0 0.12 0.11 0.12 0.15 

5 

±0.1 0.10 0.10 0.14 0.17 

±0.2 0.11 0.11 0.12 0.16 

±0.5 0.11 0.12 0.12 0.14 

±1.0 0.12 0.12 0.12 0.13 

±2.0 0.12 0.11 0.11 0.12 

Spike index, 

Acceleration (SIa) 

1.5 ±2.0 0.02 0.04 0.23 0.23 

5 ±2.0 0.24 0.30 0.34 0.47 

Spike index, 

Deleration (SId) 

1.5 ±2.0 0.01 0.01 0.10 0.11 

5 ±2.0 0.02 0.04 0.04 0.11 

Amplitude index (AI) 
1.5 ±0.1/±2.0 -0.09 -0.02 1.50 1.00 

5 ±0.1/±2.0 0.01 0.08 0.57 0.88 
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(a) 

 

           (b) 

 

(c) 

 

 

Fig. 4.5 各作動油の動的摩擦特性 

（a）SIa-μRMS（b）SId-μRMS（c）AI-μRMS 
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4.3.2 官能評価の結果 

実車官能評価の結果を Table 4.5 ならびに Fig. 4.6 に示す．総合官能評点（乗り心地評点

と操縦安定性評点の平均値）において，Oil-A は 3.2 点，Oil-B は 3.0 点，Oil-C は 2.0 点，

Oil-D は 2.7 点であった．乗り心地と操縦安定性ともに最も評点が高かったのは Oil-A，最

も評点が低かったのは Oil-C であった．乗り心地が良い作動油は操縦安定性も良いという

傾向がみられた．Oil-C は乗り心地と操縦安定性がともに最も悪く，Oil-A は 2 つの官能評

価がともに最も良いことが分かった． 

これまで，平均摩擦係数 μRMSによる摩擦調整では，乗り心地と操縦安定性は背反関係に

あると考えられてきたが，使用した 4 種の作動油は，乗り心地と操縦安定性ともに同じ方

向に変化させる傾向を示した．これらの結果は，これまでの平均摩擦係数 μRMSでは見いだ

せなかった摩擦特性と官能評価との関係を，動的摩擦定量化指標を用いることで説明でき

ることを支持するものである． 

 

Table 4.5 各作動油による実車官能評価結果 

 

 Oil-A Oil-B Oil-C Oil-D 

Ride comfort Average 3.1 3.0 2.1 2.5 

Handling stability Average 3.3 3.0 2.0 2.8 

Overall subjective score 3.2 3.0 2.0 2.7 

                               Subjective score (Good 5 ⇔ 1 Poor) 

 

 

 

Fig. 4.6 各作動油の実車官能評価における操縦安定性と乗り心地との関係  
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4.4 動的摩擦定量化指標と官能評価との関係 

4 種類の作動油について，動的摩擦定量化指標と実車官能評価との相関を考察する．Fig. 

4.7 に μRMS，SI，AI それぞれに対する総合官能評点の相関グラフを示す．各相関グラフの

線形近似曲線については，相関の強さを表す決定係数（R2）が 0.5 以上の場合には実線で，

0.5 未満の場合は点線で示した． 

平均摩擦係数 μRMSの場合，最大速度が最も低くなる周波数 1.5 Hz，振幅±0.1 mm におい

て，総合官能評点との間に R2＝0.68 の負の相関が見られた（Fig. 4.7 (a)）．しかし，反応系

添加剤である ZnDTP を含まない Oil-C 及び Oil-D においては，μRMSとの相関はほとんど見

られなかった．また，周波数 5 Hz では，平均摩擦係数 μRMSと官能評価結果には相関は見

られなかった． 

スパイク指標 SI の場合は，加減速（SIaおよび SId）ともに，周波数 1.5 Hz，振幅±2.0 mm

の場合に，総合官能評点との間に負の相関がみられた（Fig. 4.7 (c)および Fig. 4.7 (d)）．た

だし，振幅±2.0 mm，周波数 5 Hz の場合には，相関は弱いことが分かった．総合官能評点

が高かった Oil-A および Oil-B の場合には，SI はほぼ 0 に近い値を示し，スパイク状の摩

擦力は発生しない． 

振幅依存指標 AI の場合は，周波数 1.5 Hz において，総合官能評点との間に R2＝0.92 の

強い相関が見られた（Fig. 4.7(e)）．ただし，周波数 5 Hz の場合には，相関は弱いことが分

かった． 

以上より，実車官能評点と高い相関が得られたのは，μRMS（1.5 Hz, ±0.1 mm），SI（5 Hz, 

±2.0 mm)，AI（1.5 Hz）であった．これらの結果は，官能評価特性には，動き出しと低速

時における摩擦力が大きな影響を及ぼすことを示唆するものである．微低速領域における

ショックアブソーバの減衰力は，摩擦力が支配的になることがその原因と考えられる．な

お，今回評価した作動油では，AI はすべて正の値を示し，負の値を示す場合の影響につい

ては評価ができていない．AI が負の値を示す場合の官能評価との関係については，今後の

検討課題である． 

官能評価特性において明確な違いが現れた Oil-A と Oil-C の作動油について，一般路相

当の凹凸路面を速度 60 km/h で走行した時のショックアブソーバの動作挙動を計測した．

変位計をショックアブソーバに平行に取り付け，2 kHz で計測した変位量を時間微分する

ことで動作速度を求めた．Fig. 4.8 に，ショックアブソーバ動作速度の頻度分布を示す．

Oil-Cの場合は，AIと SIaがともに大きな値を示し官能特性も良い評価が得られなかったが，

ショックアブソーバの動作挙動では動作速度 0 近傍の頻度が大きくなることが分かった．

Oil-Aの場合は，AIと SIaがほぼ 0に近い値を示しで官能特性も良い評価が得られているが，

ショックアブソーバの動作挙動では動作速度 0 近傍の頻度が Oil-C に比べて明らかに小さ

いことが確認された．これらのことから，Oil-C の場合には，行程が切り替わる際にステ

ィックが発生していると考えられる．このスティック現象が，官能評価における乗り心地

および操縦安定性の低下に関与しているものと考えられる．動的摩擦特性が異なる Oil-A
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とOil-C潤滑下でのショックアブソーバの動作挙動について推察した結果をFig. 4.9に示す．

Oil-C の様に作動油の AI や SI が大きい場合には，振動が減衰する過程で摩擦力が上昇する

ため，ショックアブソーバ動作は早く停止することになる．その結果，Oil-C 潤滑下で確

認されたように，ショックアブソーバがスティックする頻度が多くなるものと考えられる．

スティック状態では，路面からの振動を吸収減衰できないため，乗員に対して不快な振動

を伝える結果をもたらしたものと推察される．一方で，Oil-A は振幅に伴う摩擦が一定で

あるため，常に一定の減衰力を発現することにより，官能特性に良い評価結果をもたらし

たものと考えられる．  
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(a)                                      (b) 

 

(c)                                      (d) 

 

(e)   

 

Fig. 4.7 官能評価と動的摩擦定量化指標との相関 

(a) 官能評価-μRMS (1.5 Hz)  (b) 官能評価-μRMS (5 Hz) 

(c) 官能評価-SIa  (d) 官能評価-SId  (e) 官能評価-AI 
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Fig. 4.8 実車によるショックアブソーバ挙動の計測結果 

Oil-A と Oil-C の速度頻度分布の比較 
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Fig. 4.9 AI の大きさがショックアブソーバ動作挙動に及ぼす影響の概念図 

(a) Oil-C（AI が大きい） (b) Oil-A（AI が小さい） 
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4.5 結言 

本章では，作動油の動的摩擦特性と車両の官能評価との相関を明らかにし，ショックア

ブソーバの性能向上のために必要な動的摩擦特性を把握することを目的に，第 3 章までの

研究で得られた作動油添加剤による動的摩擦特性の調整技術を用い，官能特性との関係を

調査した．得られた知見は以下の通りである． 

 

1） 平均摩擦が同程度でありながら動的摩擦特性の異なる 4 種類の作動油を用い，実車

官能評価において差異が現れることを確認した．  

2） ショックアブソーバの官能特性と最も相関の強い動的摩擦特性は AI であった．AI

の値が 0 に近いほど総合官能評点は向上した． 

3） AI が大きい値を示す場合には，ショックアブソーバにおいてスティックが発生す

ることが，ショックアブソーバ挙動計測により確認された．このスティック現象が，

総合官能評点の低下に関与するものと考えられる．  

4） 低速領域における SI と総合官能評点との間に負の相関がみられた．SI が 0 に近い

値を示すほど，官能評価は良好な結果を示した． 
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第 5章 結論 

第 1 章では，ショックアブソーバに係る技術開発動向をもとに，本研究の目的と解決す

べき技術開発課題を検討した．具体的には，近年の道路環境の改善などを背景に，ショッ

クアブソーバが微低速・微振幅で作動する頻度が高くなり，減衰力における摩擦力の寄与

率が大きくなっていることを説明した．ただし，従来の平均摩擦を指標とする手法では，

実車官能評価特性との相関が得られないことから，振幅や速度が常に変化するというショ

ックアブソーバ特有の往復しゅう動条件を考慮した動的摩擦特性の定量化が重要な鍵を握

ると考えた．以上を踏まえ，動的摩擦挙動を高精度に評価する計測システムの開発および

摩擦挙動の特徴を定量的に抽出する指標の必要性を述べるとともに，本研究における研究

開発課題をまとめた． 

第 2 章では，ショックアブソーバの動的摩擦特性計測システムを新たに開発し，実用化

されている作動油を用いて動的摩擦特性を調べた．膨大な測定データより動的摩擦特性の

特徴を抽出・定量化するため，これまでの平均的摩擦係数 μRMSに加え，新たに 2 つの指標：

スパイク指標（SI）と振幅依存指標（AI），を提案した． 

第 3 章では，提案した動的摩擦定量化指標を使い，動的摩擦特性を調整するための作動

油添加剤の処方とその特性発現原理を検討した．反応系添加剤は，しゅう動界面に形成さ

れるトライボ反応膜により微振幅時の摩擦上昇を防ぐ効果があり，振幅依存指標 AI の調整

には ZnDTP の添加が有効であることを明らかにした． 

第 4 章では，車両を用いたフィールド実験により，動的摩擦特性の異なる作動油と官能

特性評価結果との関係を調べ，提案した動的摩擦定量化指標が官能評価特性との相関を考

察する上で有効であることを実証した．  

 

以上より，ショックアブソーバの性能向上に必要な動的摩擦特性の把握とそのメカニズ

ムを明らかにするともに，必要とされるショックアブソーバ性能を発現させるための潤滑

油添加剤処方技術を確立した．なお，この成果の一部は社会実装され，製品としても高い

評価を受けるに至っている． 

 

 本研究では，作動油の添加剤処方を中心にショックアブソーバの性能向上を図った．た

だし，ショックアブソーバにおいてはしゅう動材の種類なども摩擦特性を支配する要因と

なる．そのため，次の取り組みとしては，動的摩擦定量化指標を用いてしゅう動部材料と

作動油との組み合わせの最適化を図り，さらに乗り心地と操縦安定性を高い水準で両立さ

せるショックアブソーバの開発を行う． 

今後は，本研究において提案した動的摩擦定量化指標の妥当性について実験的検証を進

めるとともに，これらの一連の取り組みを通して得られた知見を，マテリアル・インフォ

マティックス技術の活用につなげる様，データベース構築に取り組む予定である． 
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