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要 旨

日本国有鉄道において曲線通過速度向上をおもな目的とした591系在来線高速運転用試験電車(在高電車)が

昭和45年3月に製作された｡この在高電車は3車体4台車の連節車であり,このうちで両端台車の製作を日立

製作所が担当した｡リンクを使った台車回転装置によって,曲線における前軸外軌側の車輪の横圧が小さくなる

ようにした｡これと同じ目的の輪軸かじ取りの検討もあわせて行ない,速度向上に有効な手段を選ぶことにし

た｡連節車の内輪輪重抜けが過大iこならないという計算結果を得た｡ころを使った振り子装置によって,曲線に

おける乗りごこちがよくなるようにし,定置試験では,振り子装置の静止摩擦角ほ0.01gぐらいに過ぎないとい

う結果を得た｡台車走行試験楼による振動試験で,左右･ロ∵リングは従来の電車とあまり差がないという結果

を得た.｡また台車走行試験棟で120km′/hまでの高速走行試験を行ない,だ行動を防止できることがわかった｡

1.緒 口

旅客列車の平均速度を向上させる最も効果的な方法は曲線の通過

速度を上げることであるL｡曲線通過高速車両として外国ではクルゴ

(スペイン)の実用車をはじめとして多くの特殊な車両によって,か

じ取り,独立車輪,連節車,振り子式,空気や油圧による車体の憤

斜制御などが実施されている｡国内では小田急線において連節車の

実施,かじ取り方式の試験,油圧による車体の傾斜制御の試験など

が行なわれている｡その後,昭和43年に日本国有鉄道において,

乗りごこち向上のためのリンク装置による振動と構圧を械少させる

ための移動できる台車回転装置の試rF台車の試験が行なわれ,ニれ

により曲線通過高速車両の見通しが得られたご,

今回の在高電車の設計上の特長ほころによる振り子装置と移動で

きる台車回転装置を備えていることおよび輪軸の自動かじ取りを行

なう軸箱支持装置の試験ができるようにしたことである｡おもに行

なわれた検討および試験ほ次のようになる｡

(1)移動できる台車回転装置の設計

(2)輪軸の自動かじ取りを行なう軸箱支持装置の横圧の検討

(3)静的輪重抜けの検討

(4)振り子装置の設計および摩擦の影響を確認するための定置

試験

(5)振動試験畷による高速走行試験

2.在高電車の編成と仕様

在高電車ほ1台車あたりの車両の長さを従来の特急電車並みにし

た3車体4台車の連節車であり,設計時のおもな寸法と仕様は図l

のようになっている｡車体が軽合金を主体としていることおよび車

体の機器が軽量化されたことなどによって軸重13t以下という目

標をじゅうぷんに満足している｡台わく位置を従来の特急電車より

100mm下げたことや機器をできるだけ床下に取り付けるような配

置にしたことによって,Mcl草とMc3車のレール面上の車体重

心位置は従来の特急電車より約300mm低くなっている｡M2車の

レール面上の車体重心位置が高いのは,床下機器が少ないた占うで

ある｡

連節部では連節台車に対して前後の車体が同一の中心ピンによっ
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図1 在高電車のおもな寸法と事体重量

て連結されていて,3両がいっしょにローリングするようになって

いる｡ころ装置の振り子の中心ほ4台車とも,座席における乗客の

頭の位置付近で,空車時レール面上2,100mmになっている｡3車

体分の車体のレール面上の重心位置は空車時1,320mm,定員時

1,360mmになり,3車体分の振り子の長さは空車時780mmである｡

在高台車(DT94～96)の仕様をまとめると表1のようになり,

事体と台率の断面模型は図2のようになっている｡第4台車の外観

は図3に示すとおりである()

連節台車ほ2台車ともに同一であるが,両端台車は第1台車と第

4台車の構造がかなり異なっている｡両端台車と連節台車の大きく

異なる点は揺れまくら装置であり,両端台車の台車回転装置(中心

ピソ)はまくらバネよりも下側にあるが,連節台車の台車回転装置

(中心ピソ)はまくらバネよりも上側にある｡両端台車のころは回転

ばりの上側に設置しており,連節台車のころは台車わくの上側に設

置している｡南台車ともにこのころを使用した揺れまくら装置で車

体を振り子させる｡

3,構圧を下げるための方法

曲線走行時における前軸外軌側乃横圧を減少させるため,両端台

車の台車回転装置は台車の回転中心を前後に移動できるようになっ

ており,連節部には連節台車のかじ取り装置が設けてあり,第4台

車では輪軸の自動かじ取りを行なう軸箱支持装置の試験ができるよ

うになっている｡
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表1 在 高 台 車 の 仕 様

｡ 至､-＼ヱ葛私壬話題駁孟闇l私音譜誘
上 下 ろ

ころ･

振り子空気バネ
ころ･

振り子空気バネ

VOI一.53 N0.2

平 面 図

(回転ばりとギヤケースを省略しでいる｡)

ウォーム

1971

振 り 子 装 置

台車回転装置･側受

軸箱支 持 装 置

左 右

前 後

上 下

左 右

前 後

軸 バ ネ

弓ヱ三_ヒ竺
lノミ ネ

支 持

軸 屈巨 (mm)

こ､ろ●ストノバ●lころ●ストッ/く●
タンパ l ダンパ

ころ･ストッパ･
ダンパ

ポルスタアンカーlポルスタアンカー ポルスタアンカー

側受空気/ミネ
倒受

台車回転中心移動

大径心皿式側受 側 受

心皿･かじ取り 中心 ピン移動

コ イ ル バ ネ

空 気 バ ネ

ウ イ ン グ

コ イ ル ノぺ ネ コ イ ル バ ネ

空 気 ノニ ネ 空 気 /ミ ネ

偏 心 ウ イ ン ク

支持板･アンカー!支持板･リ ンク 支持板･アンカー

2,300

軸 受 左 右 間 隔 (m皿)!, 1,640

2,100 2,100

1,640 1,640

車 輪 直 径 (mm)1 860

振(ご_吉宗ヒー㌔聾蒜(mm)!2,100

重 量

860 860

2,100 2,100

台 車(kg); 8,900 8,300 8,700

軸ノミネ上(kg)1 4,700 4,100 4,500

軸バネ下(kg)1 4,200 1 4,200

八

4,200

心血部と事体

中心ピン

車体

課…用心皿
まくらバネ M2用心皿

揺れまくら まくらばり

ころ受 まく.らバネ

ころ 揺れまくら

回転ばり ころ受

側受 ころ

台車わく 台車わく[コ▲竿-イノ

ー軸バネオイルダンパ

軸バネ 軸バネ/

輪軸

左右動オイルタンパ 左右釣オイルダンパ

中心ピン(台車回転装置)

第4台車

図2 申体と台車の断面模型

連節台車

図3 第 4 台 車

第1台車の台車回転装置は図4のようなリンクを使った構造であ

る｡回転ばりと台車わくの間がZ形リンク(3本のリンクの組合せ)

と別の1本のリンク(転換リンク)によって連結されている｡Z形

リンクの中央のリンクの中心に回転ばりの中心ピソが組み込まれ,

これは近似的に左右方向に自由に動くことができるが,転換リンク

によって左右の動きほ規制され,台車わくと回転ばりはZ形リンク

と転換リンクによって回転中心が決まることになる｡転換リンクの
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台車わく側の点ほウォームギヤと一体の腕の先端であり,このウォ

ームギヤを回転させることiこよって台車の回転中心を前後に移動で

きるようになっている｡この台車回転装置を簡略化すれば図5のよ

うにZ形リンクが近似的には1本の非常に長いリンクになり,台車

回転装f酌ま4リンク棟構とほとんど同じになる｡リンクの動きは実

線から破線のような動きになって,回転ばりが台車回転中心をほぼ

中心にLて回転することになる｡前後方向の力はほとんどZ形リン

クだけで伝達されることになり,左右方向の力は転換リンクの方向

とZ形リンクの分担する前後の方向の2方向の分力になって転換リ

ンクとZ形リンクの両方で伝達することになる｡ウォームギヤを回

転させて転換リンクを真横に向けると台車回転中心は台車の中央に

あることになり,この場合の台車回転装置は普通の台車と同じであ

るとみなされる｡第1台車の回転中心は前後500mmまで自由に移

動できるようにしている｡
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第4≠‡車の台車回転装置ほ中心ピンを下側から差し替えることに

よって,台車中央と前後250mmの位置の3個所のうちで,どの位

置にでも回転中心を移動できるようになっている｡

台車の回転中心を後軸側に移動させた場合の台車に作用する力ほ

図dのようになる｡すなわち,車体から台車に伝わる左右方向の力

は台車の回転中心において伝わるので,この台車の回転中心を後軸

側にずらして前軸外軌側の検圧を減少させようとするものである｡

図dにおいて前軸と後軸の外軌側の横圧がQl=02になるように台

車の回転中心を選定するのがいちばん良いということになる｡台車

の回転中心を移動させる試験はTR96形台車(台車回転装置として

ハの字形のリンクを使用)によって行なわれた(1)｡この試験によっ

て台車の回転中心を後軸側に移動させれば前軸の検圧が減少すると

いうことが確認され,台車の回転中心を後軸付近にすれば後輪の横

圧が過大iこなって後ろケこずらし過ぎることになるということがわか

っている｡

上下荷重ほ台車の中央にかかっていて,側受の摩擦力で左右方向

の力が伝達されることになれば,台車の回転中心を移動させた効果

が現われないことも考えられるので,第1千丁串でほ側受にかかる荷

重を変えられるようにするため,横剛性の小さい空気バネの中に側

受を取り付けた｡

両端台車の軸箱支持装置ほ図7のようにウイングバネであり,軸

箱の下側において左右と前後にかたいゴムブシュ(IS式ゴムブシュ

と呼ばれている)を直列に入れた支持板(板バネ)で軸箱と台車わ

くを連結しており,軸箱の上部と台車わくの間を両端く･こゴムブシュ

(軸箱ゴムプシュと呼ぶ)を入れたアンカーによって連結している｡

前後方向の力は支持板とアンカーの両方で伝達することになり,軸

箱ゴムブシュの左右方向のノミネ常数が小さいため左右方向の力はほ

とんど支持板だけで伝達することになる｡
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図9 曲線における輪軸かじ取りの状態

第4台車の軸箱支持装置ほ曲線走行時に輪軸の[l動かじ取りを行

なうため,支持板とアンカーを図7の二点鎖線のように6度傾斜で

きるように関係部品をそろえている｡これほ軸バネ荷重が増加すれ

ば軸距が伸び,軸ノミネ荷重が減少すれば軸距が縮むように支持板と

アンカーを傾斜させるものである｡図8に示すように曲線通過時の

超過遠心力によって外軌側の軸距を内軌側刀軸拒より長くして前軸

外軌側の車輪の走行角を小さくして横旺を減少させるように輪軸の

自動かじ取りを行なうものであるr)この輪軸の自動かじ取によって

前軸外軌側の車輪の構圧を減少させることができれは 台車回転装

置ほ普通の中心ピンを使用したもので良いということになる可能性

もある｡ これについては現車での確認を行なう予追になっている

が,低速における動作,ローリングの影響などを明確にする必要が

ある｡

支持板を6度傾斜させたときの定常構圧に対する軸箱支持の左

右,前後弾性の影響について,クリープカを使って計算することが

できる｡図9は曲線走行中の2輪軸と台車わくの状態を示したもの

である｡ここで使う記号として,ylとJy2は台車わくに対する前

後軸の左右変位,∂1と∂2ほ軌道中心に対する前後軸の左右変位,

¢lと(う2は台車わくiこ対する前後軸乃角変位,如ほ曲線中心0から

台車わくへの垂線と0から台車中心への直線とのなす角,βは台車

のローリング角,々ほ曲線半径,rほ車輪半径,スは踏面こう配,

2αは踏面接触点間隔,2ぁほ台車の軸距,2げはフランジクリアラ

ンス,Pほ超過遠心九 凡とろは前後軸に作用するフランジ九

れと㍍ほ前後軸の検圧,〃.とAちほ車輪踏面の力による垂直軸ま

わりのモーメソトであり,ん,ノも,允,′Dは各車輪のクリープ係数

で,1軸分のクリープ係数は′=ん＋カ=人＋わである｡
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各車輪に作用する前後,左右両方向の力をクリープカとフランジ

カで示すと次のとおりである｡

･･■■■A‥イユ(申1-如一芸卜凡･･･
B‥ヰl-f与0一芸)≡

前後∴(芸__プ2)…‡二に訂凡■喜
‥(1)

車輪Aのみ外軌フランジが接触する場合(耳>0,馬=0)

横圧とモーメソトをクリープ係数を使って示すと,

軸後

＼､ノ生月
＋0

〃"

.?

＼1ノ

一.
如
‥
仙
▲
一
月

一

一

′刀､指一

rノ

ニ

二

n】

凡】

左右,ヨーイング,ローリングのつり合い式ほ次のようになる｡

左 右 且β＋E2(yl＋y2)＋E3(¢1十¢2)＋P=0

ヨーイング 凡(yl-y2)＋E5(¢1-¢2)=0

ローリング E6β＋E7(yl十γ2)＋E8(¢1＋¢2)＋P=0

(3)

(3)式において,且は車体重量,各部の寸法,バネ常数で決ま

る定数である｡

(2)式と(3)式から横圧とモーメソトは次のようになる｡

前軸

後軸

yl=Clyl＋C2γ2十G3¢1＋G4申2＋G5P

叫=筏yl＋筏馳＋月も¢1＋ガ4¢2＋銭P

れ=G2yl＋Cly2＋G4¢1十G3如＋G5f'

∧ち=一(〟2yl＋〃1y2＋月1¢1十〃3¢2＋粍乃

(4)

(4)式においてGfとガ∫は事体重量,各部の寸法,バネ常数で

決まる定数である｡左右方向の変位について,下記の関係がある｡

げ-yl-2ゐ如＋y2=∂2…. =(5)

車輪Aの外軌フランジが接触し,車輪Cまたはβのフラソ

ジが接触する場合(凡>0,爪>0またほ馬<0)

ニの場合,(2)式のy2と∧ちおよぴ(5)式の関係が次のよう

になる｡

㍍=-′(-¢2-如＋豊)一黙

∧ち=′(芸不予)β

(6)

げ-yl-2ゐ申｡＋馳=±げ… ･･(7)

(6),(7)式の符号で上側は馬>0,下側は馬<0のときである｡

(3)式以下の連立方程式から♂,yl,y2,れ申2,如,凡と∂2または

残を求め,(1)式によって各車輪の横圧を求める｡

第4台車のおもな数値は,車体重量15t,2ゐ=2,100mm,レ

ール上車体重心高さ1,300mm,j=0.05,γ=430mm,2げ=30

mm,2α=1,120mm,′=920t,IS式ゴムプシュ1個あたりの

前後弾性2,00Okg/mm,左右弾性850kg/mm,軸箱ゴムブシュ

1個あたりの前後弾性3,200kg/mm,左右弾性250kg/mmであ

る｡支持板の債斜角6度で,月=400m,カソト115mmを走行

する場合,軸箱ゴムブシュを変えないでIS式ゴムブシュの前後

弾性凡∫,左右弾性凡ッの横圧に対する影響ほ図10のようにな

る｡図10でQlOとQ2｡は前後軸外軌側の車輪横圧を示している｡
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図10 輪軸かじ取りによる車輪横圧の計算結果

支持板を6度傾斜させた場合のQl｡は速度とともに減少し,110

～115km′/■h付近から増加しはじめる｡これはこの速度からはじ

めて後軸の外軌輪フランジがレールに当たりはじめるためで,¢20

も急に増加しはじめる｡支持板の傾斜も台車回転中心の前後移動

も行なわない場合のDT94台車では,QlOは速度とともに増加す

るこ月=400mの制限速度は75km/bであり,さらに速度を上げ

ても,輪軸のかじ取りによって¢1｡ほ増加しない｡速度を20

kIn/h向上させて,95km/hで走行する場合,輪軸のかじ取りに

ょり,かじ取りしない場合より約22%の横圧軽減が見込まれる｡

輪軸のかじ取りiこついても試験で確認されることになっている｡

4.静的輸童抜けの検討

連節部では前後の車体が同一の中心ピソiこよって連結されてい

て,前後軸まわりには前後の車体の間では相対変位ができないこと

になり,3車体がいっしェにローリングすることになるので,緩和

曲線で静的輪重抜けが大きくなることばないか検討した｡

半径400mの曲線を現行の制限速度よリ20km/h向上させた95

km/hで走行する場合について内輪の輪垂抜けを計算すると図11

のようになる｡図】1は直線,緩和曲線,円曲線について求めたも

のであり,丘は円曲線の半径,Pは緩和曲線の任意の点i･こおける曲

線半径,Cは円曲線のカント,占は車輪路面左右間隔,βほ緩和曲

線の任意の点におけるカント角をそれぞれ示している｡静的輪垂抜

けの許容限度(2)は平均輪壷の60%であるので図11の結果から静的

にほ問題なさそうであり,極端に輪垂の抜ける台車もないので3車

体がいっしょにローリングしてもよいことになるし,実際には車体

のねじりで逃げると思われる｡

5.振 り 子装置

振り子を形成するころところ受の断面は図12のようになってお

り,ころところ受は線接触であり,ころはニードルベアリングとス
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計斯こおいては下記のように仮定している｡

(1)JL皿の摩擦抵抗ほないものとする｡

(2)まくらバネの横剛性は無限大とし,まくら

バネの左右変位はないものとする｡

(3)車体のねじり剛性を無限大とする｡

(4)台車の重量は無視する｡

凶11静的内輪輪重抜け計算結果
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図12 ころところ受の断面
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図13 ころところ受のつばの形状

ラストローラベアリングiニュっで軸受にささえられている｡ころと

ころ受の間で前後方向の力は図13のような曲面のつばによって伝

達されており,つばの接触ほ0｡点付近だけであって接触部は近似

的なだ円になる｡ころところ受のつばをころところ受の転動面の軸

線に垂直な平面にすればころのつばの外周ところ受のつばの外周で

囲まれた部分でころところ受のつばが接触することになり,ころの

転動画の軸線ところ受の転勤面の軸線の間の平行が少しでも狂えば

ころところ受のつば乃接触ほ接触部の全面では行なわれないことに

なり,局部的に面圧が大きくなることも考えられる｡ころところ受

のつばの接触部はすべり摩擦になり,このすべり摩擦が振り子作用

の抵抗になるので,ころところ受のつばの接触がころの転勤面とこ

ろ受の転勤面の接触している線上に近い部分で行なわれるはど抵抗

が小さいことになる｡このような考え方から図13のつばの形状に

しており,ころのつばところ受のつばが,ころところ受の接触してい
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測定条件 空気バネ(まくらバネ)あり
ポルスタアンカあり
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× 車体重量 6.8t

△ 草体重量13.3t
実測値

現車(空東バネ正常)

現車(空気バネパンク))推定値

ダンパなし ダンパ枚開放 ダンパあり

ころに並列に入れる左右動オイルダンパの有無

図14 振り子装置の静止摩擦角の試験結果

る線上を中心とした0｡点付近だけで当たるような構造にして,つ

ばの平均の摩擦半径が小さくなるようにしている｡遵節台車でほ別

の方式をとっている｡

振り子装置の静止摩擦角が大き過ぎるとじゅうぶんに振り子でき

ないことになって,乗りごこちを害するおそれもあるので振り子装

置の静止摩擦角を定置試験によって求めた｡振り子装置の静止摩擦

角の試験結果ほ図14のようになっている｡図14において,ダンパ

なしはころに並列に入れる左右動オイルダンパを取りほずした場合

であり,ダンパ絞り開放ほころに並列に左右動オイルダソ/くを取り

付けてオイルダンパの絞りを開放して減衰力が作用しないようにし

た場合である｡ダンパありはオイルダンパの絞りを締め切って減衰

力が作用するような場合である｡ころに並列に入れる左右動オイル

ダンパがない場合は静止摩擦角が非常に小さく,左右動オイルダン

パがある場合でも静止摩擦角を車体の左右加速度で示せば0.01gぐ

らいになる｡荷重の影響を見ると荷重が大きくなれば静止摩擦角は

小さくなる傾向にある｡曲線における定常的な左右加速度の限界

値(8)は0･08gぐらいであるので振り子装置の静止摩擦角によって乗

りごこちが悪くなるということほないものと考えられる｡

る･左石･ローリングと振動試験

ころによる振り子装置を使用しているので左右･ローリングの固

有振動数は従来の電車に比べてかなり小さいことになるが,ころが

よく動く場合ところがあまり動かない場合では固有振動数がかなり

異なる｡左右･ローリングの固有振動数を台車走行試験機による試

験の条件と同じとして計算によって求めると次のようになる｡

ころが大きく動く場合
一次 0.234Hz(上心)

二次 0.591Hz(下心)

ころがあまり動かない場合
一次 0.536Hz(下心)

二次1.014Hz(上心)

ころがあまり動かない場合は固有振動数も大きくなり,従来の電

車の値に近づいてお‾り,振動のモードも一次が下心で二次が上心に

なっているので従来の電車と定性的に類似していることになる｡こ

ろが大きく動く場合は固有振動数が小さくなっていて,モードも一

次と二次が従来の電車に比べて逆になっている｡

空車時に近い状態で左右･ローリングの振動試験を行なったが,

加振振動数に対する床面の左右加速度は図15のようになっている｡

試験は1mm偏心の駆動輪によって±1mmの逆相加振を加えて

行なった｡ころの動きの大きいのは1Hzぐらいの加振振動数の点

33
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図15 左右･ローリング振動試験結果

であり,ころの相対変位を両振幅でみるとダンパなしで20mm,ダ

ソパ絞り開放で18mm,ダンパありで12mmがそれぞれ最大であ

る｡図15の結果から見てもころがあまり動かない場合の固有振動

数が現われており,振動のモードも0.5Hzぐらいでは下心で,1.OHz

ぐらいでは上心になっているので,ころがあまり動かない場合に相

当する｡したがって,加振変位の小さい加振振動時は従来の電車と

はとんど同じような振動を行なっていることになる｡

台車走行試験機による高速走行試験を第1台車によって120

km/bまで行なったが,試験結果は表2のようになっている｡ころ

に並列に入れる左右動オイルダンパがないとだ行動を低速からでも

行なっているが,左右動オイルダンパをきかせて空気バネの左右ス

トッパゴムの間隔をOmmにすれば,だ行動を起こしていない｡だ

行動している場合は上心ローリングであり,だ行動乃限界速度付近

ではころの相対変位は両振幅で20mmを越えていない｡すなわち,

ころの相対変位は左右･ローリング試験のときの相対変位程度であ

る｡だ行動の限界速度付近におけるだ行動による輪軸の左右変位ほ

両振幅で5mmぐらいになっており,速度を上げても輪軸の左右変

位が急に発散して大きくなるようなことはなかった｡これは〃踏面

形状の車輪を使用しているためと思われる｡ころによる振り子装置

を使用しているため,だ行動が発生しやすくなっているが,軸箱支

持装置の支持弾性をよく吟味することや,まくらバネと並列に左右

動オイルダンパを入れることiこより,だ行動の限界速度を上げるこ

とができるものと考える｡

ⅤOL.53 Ⅳ0.2 1971

表2 台車走行試験機による走行試験結果

まくらバネ左
パゴムのすきま
(両振幅mm)

ころと並列に入
れる左右動オイ
ルダンパ

速 度

(km/b)
だ行動の

あり･なし
左右加速度
(両振幅)(g)

振動数

(Hz)

波 長

(ml

ダンパなし

20 ダンパ鮫開放

ダンパあ り

ダンパなし

ダンパ絞開放

ダンパあり

40.5

56.1

87.0

45.1

臣

あ り(l)

あ り

あ り

あ り

あ り

な し

0,035

0.048

0.022

0.046

0.064

振幅比(2)
1.2

0.76

0.82

1.11

0.88

0.83

1.14

15.0

19.0

22.0

14.2

19.0

29.1

注:(1)ありのものの速度はだ行動を起し始める限界速度である｡

(2)振幅比は振動波形において最初の振幅と次の振幅の比を求めたものである

7.結 □

在高台申を製作するにあたり,検討したことおよび工場内試験に

よって得られた結果をまとめると次のとおりである｡

(1)構圧を下げるための方法として台車の回転中心を前後に移

動できるような台車回転装置の設置とあわせて,輪軸自動

かじ取りの構圧の検討を行なって,速度向上できる見通し

を得た｡

(2)3車体4台車の連節車にしても緩和曲線で静的な内輪輪重

抜けが過大にならないという計算結果を得た｡

(3)振り子装置の抵抗を小さくするため,ころところ受のつば

を曲面にした｡

(4)振り子装置の静止摩摩擦角は0.01gぐらいに過ぎないとい

う定置試験結果を得た｡

(5)加振変位が小さければ左右･ローリングは従来の電車とあ

まり差がないという振動試験結果を得た｡

(6)高速走行試験は台車走行試験棟によって,120km/bまで

行なわれたが,左右動オイルダンパを適当に選ぶことによ

ってだ行動を防止できることがわかった｡

終わりに終始ご助言いただいた日本国有鉄道車両設計事務所,島

主任技師,井沢補佐ならびに関係者のかたがたに深く謝意を表する｡
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特 許 の 紹 介

特許第517304号(特公昭4ト6977号)

半 導 体 装 置

基板表面に保護膜としてSiO2険が設けられているプレーナトラ

ンジスタは電気的特性が安定である反面,耐湿性が劣り,寿命の点

で問題があった｡

この発明はプレーナトランジスタの長所をそこなうことなく長寿

命化したもので,その構成ほプレーナトランジスタのSiO2膜上iこ

所定厚さの鉛を被若し,しかる後上記SiO2膜と鉛被着層とを酸化

性ふん圃気中で固溶しトランジスタの表面をSiO2とPbOとの固溶

層でおおう半導体装置の製法である｡

SiO2とPbOとの固溶層はSiO2膜に比較して耐湿特性がすぐれ

トランジスタの寿命を延ばすことができ,しかも上記固溶層を設け

ることによって電気的特性の改善,特にⅠβ-Ic特性の低レベルにお

ける直線性が改善される｡

図1～3はプレーナトランジスタ表面にSiO2-PbO同溶層を設け
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る過程を示している｡表面にSiO2挨1をもつプレーナトランジス

タ基板2のSiO2膜1上に鉛3を約500Å程度の厚さ蒸着し,引き
続き,酸素ふん国気中で600℃1時間熱処理するとSiO2-PbO固溶

屑4が作られる｡ (志村)

牢 因 2 図 3
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