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記号

本研究で用いた主な記号を以下に記す.第3章以降は原則として周波歎顕

域の議論であり.殆どの変改は周波敦の関数である.なお.例外的な記号の

使い方については本文中で示している.

第2貢で用いられている記号

A ^(aI).加速度ベクトル 複素歎

b b(I).体稚カベクトル.実数

B B(a,) 体積力ベクトル.複素数

CLICl･C,･C- C.(a)),C2(a)).C】(a>),CJ(a) 係敦 複素数

C5･C6･C,.C. C,(a))･C̀(a))･C,(a)･C‡(LV) 係数 複素数
D 一自由度バネ ･マス系の減衰係数 実数

E 弾性除数 実数

F F'(a) 一自由度バネ ･マス系に与える荷重.複素数

F IF'(a)) 荷盈ベクトル 複素数

Fr Fr(W) 拘束点反力のベクトル.複素数

F-r ･Fr(a)).-自由度バネ ･マス系の拘束点反力.複素数

H., FI.,(a,) コンプライアンス 複素数

J ､√T

k .波数 実数

〟 .一自由度バネ ･マス系のバネ定数.実数

L.LE,i, 音y管の良さ 実数

〟 一自由度バネ ･マス系の質量.実数

n･〝)n三･〝3 表面5,5..S:.S,の法篠ベクトル 実数

PPl,P, P(Lil)IP.(叫.P2(a)) 音圧.複素数

Q. Q.(a)) 体稚変位 複素数

Q, Q.(W) 体的速度 複素数
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Q. Q.(a1) 休校加速度 複素数

5.5.15二･S, 讃岐L?･f2L.L2､,L2､の表面

S.'.Sf.S.' 荷重点回りの持分範図

I .時tlJ

L I(1).表面力ベクトル.実数

T T(aI).表面力ベクトル 複素数

u a(().変位:ベクトル.実数

u u(aI) 変位ベクトル 律素数

U. U,(X)1-自由度バネ ･マス系の変位.複素数

U/ U/u)･強制変位･複素放

x 座標系

x.,x2,･r､ 直交座席系

E..6,,ち 荷重点回りの積分範囲の半径 実数

p 媒質の密度 実数

cr.I Jl,(a)･応力 実数

E.J ･ru(t)･応力･複素数

a, 角振動数 実数

L?.(I,,L7,:f?. 弾性体または音場空間

第3貢～第7葦で用いられている記号

a a(a).加速度.複素敦

･｡ 呼吸球の半径･実数

a aJa･)･スピ-カの青書的な加振力により発生する加速度.

複素数

oJ aJ(a,) 横道系に与える強制加速度 複素数
A, :箱モデルの弾性壁の面の面棟.実数

a a.(a･) スビ-力の絹通的な加振力により発生する加速度

複漉致

･･ a.(al) スピーカのコ-ン紙の加速度 複素数

VIn

fa a三･･-I fa.(a))1加速度ベクトル 複素数

b.,b二,b､ 筒モデルの寸法 実数

C｡ ‥音速 実数

C.･C,･.･ :C.(a･).固有モード形と振動分布形状の練を無次元化した係故
実敦

E .I(a).スピーカへの入力電圧.複素数

/ jTaI).加振力 複素数

(. 九(a･) スピーカが発生する構造的な加嶺九 校素数

F.,F..･ 音f系のEEl有モード形.実数

Lr.jZ･ I V(al)) 加振力ベクトル 複素数

GI G.r(a)) 要素Jの音曹伝達関数 複素数

G,' Gf(a)) 要素Lの音響伝達関数 複素数

h 板尽 実数

Fl lJ(a)).伝達特性を表す周波数応答関数 複素数

lJ FI.(u) 伝達特性を表す周波数応答関数 複素敦

II F1.(a･) イナータンス･複素数

FI ll,(a)) 要素iのHに対する寄与 複素数

J √T

l｡ I｡(a)) スピーカへの入力電流 複素数

k 波数.実数

L スビ-力と測定対象物との距群 突放

Lo スピーカとマイクロフォンの距離･実数

I. 孫敦.実散

I. ･球型スピーカの半径 実数

21 音源の代妾寸1E 実数

m.m,,m. 0以上の軽致

A,Tl.M2,･ 快適系のモ-ダルマス 実数

Lt4a..M̀," ･ ･苛甘系のモーダルマス 突放

n..n, n. 0以上の集散
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〃

.A.A.

P

eL

p(a') 音圧 梗顛政

pt(a)).板にかかる音圧 複素数

p.(a') 要素一のpに対する寄与 複素数

IP,(aI) スピーカのコーン紙の表面音圧 (箱の内側)

複素数

p: ･p.'(LO)･要素L上の音圧 複素放

pf -p.･(a,)･要素L上の音圧.複素数
p, p,(a)) スピーカのコーン紙の表面音圧 (筒の外側)

複素数

tp,,pl･-～) モー ド座臥 複顛敢

tq.･q,･- ) モード座標･複素数

Q､ Ql(a,) 休校速度･複素欺

Q. Q.(a)) 体穣加速度 複素数

Ql,Q壬,- 青学系のモーダルフォース.複素数

QF,Qf, 構造系のモーダルフォース 複素敦

S, 箱モデルの弾性壁の面

S 要素一の面積 実数

sR 箱モデルの 剛壁の面I

v 箱モデルの体練 実数

V -V.(u) 要素,の速度･複素数

v v,(a))･スピーカのコーン紙の速度 複素数

w ～(a,) 坂のたわみ.複素数

xl･J･.･T. 直交座標系

84 点音源

SE 恥中荷韮

^ 固有角振動数 実放

∨ ポアソン比 実数

n･ 円周乳 実数

p 媒質の密度 実数

X

pD 空気の密度 実数

y..yz, ･ 絹道糸のEEl有モー ド形 実欺

a a(a)).捕追系の振動分布形状.複素数

a･.1恥 .. 一構造系の国有角振動数 実敦

alDr,叱:, ･･ :音7系のEEl有角振動数 実数

6.-g:,- 紙遁系のモー ド誠衰比.実数

Ea言0,.･ 青書系のモー ド減衰比.実数
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第 1章 序吉i

1.1 緒言

本研究では柵遁 ･普f速成系の相反定理を応用 した青書加坂槙を用いて.

300Hz以下の比較的低い周波敦域の自動車の尊書を低誠することを検討して

いる ここで用いている手法は.空音点から車両を音書的に加良し,実現象

とは逆の経路で入力点までの伝達特性を調べたデータから肇音低減策を探る

方法である.車室内の固体伝播唇音を例にとると.車体が転勤して曝書を放

射する問題を.音響的に加振された車体振動の問題と握え.この振動を押さ

えるための構造変質を考える 空気伝播額音を含む多くのや例より.相反定

理を応用した音響加振法が自動車の低昏昔化に有効な手法であることを等者

らは実証してきた ここでは串両での実験方法,音曹加転に基づく新しい騒

音低減の考え方.車両開発への適用事例【ト101を論文の形でまとめることに

した

初めに.研究の中心となる相反定理を応用した音響加振法について理論的

な背景を述べる.従来,自動車の襲昔低減業務に携わる技術者の問では.速

成系において相反定理が成り立つという認誅はそれほど一般的なものではな

<.本定琴が実験に活用されることも少なかった ここでは.構造の部分を

つり合い式.音域をHelmhoLほの式より出発する方法で別々に相反定理を尊

さ,接続条件を考慮することで達成系の相反定理が成り立つことを確認する

また 従来明確に示されていなかった構造系に加えられた強制変位入力と発

生する音圧に関する相反定理.および音響系に加えられた荷重と発生する音

圧に関する相反定理において音波が構造系の振動を介して伝達 してい<撞路

を含む場合についても同様の方法で導出する 同時に,有限要業法と境界要

素法を組み合わせた隅達吉書速成解析プログラムを用いて欺低的な検証を行

う

次に.青野加娠突験で必要となる計測装臥 信号処理方法.音源用スピー

カ等について考察すると共に.実鞍の自動車構造に対 して相反定理を応用し

た音響加旋法が適用可能であるかを検証する.更に.強制変位加握に対する

1



周体伝播者および牌造物の振動を介して伝播する空気伝播音についても同作

の方法が適用可能であるかを検証する

最後に,相反定理を応用した音y加振法を車両開発に活用した.好例を紹介

する 貴書点から音f的に加振するこの方法は.実際の現負とは入力形態と

振動形態が異なるが.入力点から加振する一般的な方法よりも自動車の政争

音化に有効な対策を短時間で見つけられることを実証する.また.騒音発生

メカニズムを従来とは異なった視点で捉えることで.撞験的には知られてい

たがメカニズムが明確でなかった蚤昔攻象が簡単に説明できた事例を紹介す

る

自動車の学者低減に関するユーザのあるいは社会的な要求は年を追う毎に

高いものとなってきている.例えば,乗用車の外部に放射される騒音 (ヰ外

唇音)については.I970年代に環境基準が制定されて以来数回の改訂がなさ

れてきた 日本では交通の集中する主要道路が住宅と隣接 していることが多

<,世界一厳しいともいえる基準を投けている 一方.キャビンの中で発生

する騒音は主に乗員の快適性に関わる現象であり,自動車の使われ方,道路

事情.ユーザ側の噂好といった要素に左右される.平均的な車速が高<荒れ

た路面が多いヨーロッパでは高速走行時の梓粛性,特に路面入力によって発

生する騒音 (ロー ドノイズ)の特性に援れた車両が多い_これに対 して日本

では平均車速が低いため,アイ ドリング状態の静粛性.低速走行時の静粛性

に重きを置いて車両を開発する傾向がある また.低い周波数に対する感覚

的な感度が欧米人に比較して高いとされており,こもった感 じの騒音に対し

てより高い性能を持たせている 款年前まで静粛性といえば日本車が一歩抜

け出した性能を有 していると考えられていた.しかし,バブル軽済崩壊後の

静粛性追求指向の一時的な後退により康位性はなくなってきた 欧州車の振

動 ･壌音性能の向上は著しく.荒れた路面に鍛えられた最近の小型車のロー

ドノイズ推能等は明らかに日本車を硬.ie,している車が多い

音うまでもな<静戚性は.衝突安全性.兎見,省燃費.信頼性,耐久性,動

力性能.操縦安定性.コス トといった他の性能と無開操に存在するわけでは

ない 静粛性は.それ以外のほとんどの性能と相反するものであり.限らゎ

た開発期間.コス ト.盃Jtの中で全ての性能をより高い次元で実現するのが

技術者に与えられた艮宙である 開発期間に関しては.最近各社とも従来の

半分程嚢で開発する車両も少なくない.ここ数年ユーザの噂好が大き<変化

し.車種構成がセダンタイプの串からからRV(RecreatlonvehlCle)車に急速に

移行する中で.どんな事が売れるかが予測しにくい状況になった.ある程度

の需要が見込める段階になってから.大急ぎで開発を進めているのが現状で

ある また.コス トの点でいえば,10年前に比べ競争力は明らかに低下し

ている.欧州車並みの性能を要求されたとき,欧州車並みの仕様にするとコ

ス トが合わないという声も聞かれるようになってきた こうした状況の中で,

完動 ･襲昔に関わる技術者には.いままで以上に期間短播.コス ト低減を実

現するための技術開発が盃要な課題となっている

従来.騒音解析は絹退系の振動特性の解析に重きを置いてきた これは.捕

造系の特性変更が蛍音低減の中心的な手段となっている現状を考えると当然

のことのように感 じる しかし.騒音問題では音響系の役割が極めて丑要で

あることを指摘 し,ここでは一般的な騒音解析とは少し兄なった乱点からの

考察を加えている 本研究の内容は.自動車の騒音関越について全てを解決

するものではないが.騒音低減技術開発の一助となることを期待している.

1.2 自動車唇音対策の実状

図 1-1のようにエンジンが原因となる等昔を例にとり自動車の静戚化を考

える エンジンが発生する加振力には.シリンダー内の燃焼による加振力(班

焼加振力成分)と回転することによって生じる加振力 (慣性力成分)がある

これらの荷重によって加振されたエンジンの振動は.二種類の経絡をたどっ

て乗員の耳位置に騒音を発生させる 一つはエンジンの振動がエンジンマウ

ントからせ体に伝達され壌音が発生する経路で.最終的に車体パネルが発音

パネルとなる 他の経路は.エンジン表面の振動が一旦音に変換され.この

音圧が荷重としてJli体を振動させ.最終的に車体パネルがキャビン内部に尊

者を放射する経絡である.倍音の中で前者の経路をたどるものを固体伝播掻
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圭 宝

鑑周波数域でエンジンが発生する重心回りの加振力

フロアの振動 シー トの振動

図1-1 エンジン振動によって発生する車室内低周波騒音

育,後者を空気伝播騒音と呼ぶ.竪音を低減する場合,原因となっているエ

ンジンそのものを制振する方法と伝達経路のゲインを低減する方法があるが.

本研究では主に伝達系について検討している

固体伝播擬音の低減は,車体パネルの制振処理,車体パネルの遮音処理･

キャビン内の吸音処乳 骨格系の特性変更,音響系の特性変更によって行わ

れる 制振処理はシー ト状のアスファル ト等を用いて板の振動エネルギを吸

収し.振動レベルを滅表させることで騒音レベルの低下を図るのが目的であ

り.キャビンを械成する鋼板には広い範囲で制振材が貼 られている 遮音処

4

理はダッシュインシュレ-夕,フロアカ-ペット等によって行う これらの

内装材は車体パネルとの組み合わせで二重壁構造を形成しており.低い周波

数ではマスとして働き.高い周波数域では車体パネルが振動しても最終的に

音波を放射する内装材が振動しないような効果を持たせている_吸音処理は

グラスウールやウレタンフォーム等を用いて音響的なエネルギを減衰させる

ことが目的である キャビンではフロアカーペットの表皮.天井材等の内装

部品に吸音材が設定されている その他.吸音を主たる目的としているわけ

ではないがシー トも大きな吸音効果を有 している 骨格系の特性変更は発音

パネルであるガラス,内装材表面の振動レベルを押さえることで騒音レベル

を低減することが目的である 骨格系では減衰材による振動レベルの低減は

期待できないので 通常は剛性を上げる方向の変更を行う 音響系の特性変

更は,ウレタンブロック等を用いて骨格の中の共鳴を押さえる方法である

内部空間をより小さな空間に仕切ることで音圧が増幅されるのを防ぐことが

できる.

空気伝播騒音の低減はエンジンル-ム内の吸音処乳 エンジンルームと

キャビンの間の隔壁の制振処理,隔壁の遮音処理,キャビン内の吸音処理に

よって行われ.骨格系の特性を変更することは少ない エンジンルームでは

フー ドの下面と隔壁のエンジンルーム側に吸音材を設定 し.音圧を下げるこ

とで隔壁にかかる荷重を低減する 結果として隔壁の振動 レベルが下がり,

キャビン内の簸音レベルも下がる その他の吸音処理,制振処理,遮音処理

は固体伝播騒音と同様である

自動範の騒音で課題となるのは20-4000Hz程度の広い周波数域に及ぶ

代表的な騒音を挙げると,エンジン振動が原因となるこもり昔が20-200Hz

種皮まで.ロ- ドノイズが20-350Hz程度まで.エンジン表面から放射され

る騒音が 100- 1500Hz握度まで.空力掻音が数百～2500Hz程度までの騒音

である ここで述べたように,これらの騒音は,吸音処理.遮音処理.制振

処理.骨格系剛性変更.音響系特性変更を組み合わせることによって低減さ

れている 初めに.各方法の特徴と問題点を盤確する

吸音材が低減効果を発揮するためにはある程度の面的を必要とする エン
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ジンル-ム.キャビンにおいて吸音Mが設定できるところは限られており.

日原とする性能によって旋用する部位.丘,吸音特性を決めている 材料と

しての特性は車両メーカよりも材料メーカの設題となっているが.その性質

上効果が大きいのは500Hz以上の周波政に限られている.

選書材も設定できる場所は.エンジンルームとの隔壁,フロア,リ7シー

トの轟側等に限られているため.場所よりも仕様を決めることが技締着の仕

TEとなる_選書材の共鳴透過の周波款は200-350Hz程度に設計されており,

選書性能が発揮できるのは少なくとも300H王以上の周波数域である こもり

昔等の低い周波数の騒音に対 しては,マスとしての効果しか期待できない

達者材はゴムの表皮と表皮の寒鮒に貼られた吸音材料によって構成される

表皮のマスを増やす等の変更でより低い周波数から効果を持たせることは可

能であるが,重量が増加し組み付け作業者の腰痛等の問題が発生するため.

分割するなどの工夫をしている

制振材はアスファル ト等のシー トを単独で使用する場合と.制振材の上に

更に樹脂の屈を設ける場合がある 単独で使用するときは.制振材の伸縮に

よって振動のエネルギを吸収する 樹脂の屈を追加した場合は,この層が拘

束層として働き.制振材がせん断変形するのでより減衰効果が大きい 制振

材は低い周波数から効果を発揮し,高い周波数まで効果がある 板の振動レ

ベルの減衰宝はある程度予測できるが,制振材を貼った部位の振動 レベルの

低下代と乗員の耳での音圧レベルの対応は簡単なものではなく.むやみに貼

ると重重の増加を招く.特に低い周波数ではどの部位を制振するかを知るこ

とが重要な課題となって<る.最終的に音を放射するのは内装材であり.和1

振すべき部位とは乗員の耳位置良書に対して寄与の高い内装材の振動が押さ

えられる場所である

骨格系の特性変更も耳位笹の騒音に対して寄与の大きいガラス,内装材等

の最終的な発音パネルの振動 レベルが下がるように行う必要がある 骨格系

の変更はどちらかといえば低い周波数で有効であるが.どのパネルを押さえ

ることが額音低減に必要であるかを正確に知ること白描が簡単ではない 騒

音低減に有効なパネルを制振できるように骨格系を変更することは,更に囚

6

#な課題となっている.突放モー ド解析を適用して音を出しているモー ドを

探す方法をとるのが通常の方法であるが.狙い通りに等音低減が図れないこ

とも多い

看守系の特性変更は骨格内部の空間にウレタンブロック等で仕切りを作り,

撃音を低減する方法である.ウレタンブロックの効果は低次の共鳴モー ドを

消す効果と壌音の伝達経路を断つ効果がある 多<の場合.骨格内部の空間

は容積が小さく低い周波政の唇音には効果がないが.高い周波数の砦音に対

しては入れれば入れただけの低減効果が期待できる.

こうしてみてくると.吸音材と遮音材が効果的に働<500Hz程度以上の軽

音は比較的低減が容易であることが分かる.どちらの材料も適用する場所は

限定されており,各部位毎にスベ-ス,重具,コス トの制約のなかで許され

る最良のものを選択すれば車両として最遠にj丘い構造となる 制振材につい

ても高い周波数ほど発音パネルが見つけやすいため適用は容易である.

課題として鞍るのは.低い周波数における車体パネルの制振と骨格系の特

性最適化の問題である パネルを制振する場合の難しさは,振動レベルの高

い部位を制振するのではなく.最終的に音を放射している内装材の振動レベ

ルが押さえられる部位を制振 しなければならないことにある 一般に車体パ

ネルと内装材の振動は異なっているので.効率的に軽昔を低減できる部位を

見つけだすことは簡単ではない.骨格系の特性の最適化がパネル制振よりも

更に国労な作業であることは明らかである.特に.50Hz以下の周波敦では音

圧 レベルがパネル振動と対応しているわけではなく,キャビンの休領変化に

対応 している.すなわち.この周波数域では特定のパネルの振動を下げるの

ではな<キャビン全体の体槙変化が最小となるように骨格系の特性を最適化

しなければならない.各部位の体格変化は互いに打ち消し合っている場合も

あり.美麻の番両開発において問題が発生すると簡単には直せない厄介な問

題となることがしばしばある

これらの間視を実験解析の点から考えてみる.固体伝播騒音の実験では.

エンジン.サスペンションと車体との結合点に加振器を取り付け.ここから

伝達系である店体を加振するのが一般的な方法である 先に述べたように
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50Hz以下の軽書では.古庄がキャビンの体ft変化と対応しているため･キャ

ビンを絹成する全てのパネルを測定しなければ音を予冴け ることはできない

しかし.美浜的な精度を考えると,全てのパネルについて和をとれるはと厳

密な測定を行うことは難しい 低周波ではシー トなど振動速度すら正確に測

定できない部品も大きな音を出していること､内装材と内装材の酸間から滞

れる空気の姦勤も大きな寄 与を占めている等がその理由である

一九 空気伝播学者の美浜では.美顔の音源の位置からスピーカを用いて

普y系から車両を加点するのが通常の方法である.キャビン内に侵入する尊

書の低誠を図る場合,車体パネルにおいて制振すべき場所は･スピーカを鳴

らしている状態で振動レベルが大きい場所とは必ずしも一致しない つまりI

Ea体伝播爆音においても垂気伝播壌音においても.実際の入力点から加振す

る実戟だけでは騒音低減を図るために必要十分な情報が得られないことが分

かる

1 3 これまでの研究の概要

構造 ･音響達成系の相反定理と.この定理を利用した騒音解析に関する研

究の中で.本研究の課題である自動車の騒音に関連する研究を中心にこれま

での研究の捷要を述べる まず相反定理に関する基礎的な研究について述ベ

る 次に.本定理を応用した実験的尊者解析に関する研究,低周波自動車壌

昔に関する実数的研究,自動車に関する扱者の敦は解析手法に関する研究に

ついて述べる

1.3.1 相反定理に関する基礎的な研究

自動車の簸昔解析で利用 している構造 .昔f速成系の相反定理は･昔甘系

に加えた荷重と発生する音圧に関する相反定乳 構造系に加えた荷重 (強制

変位入力を含む)と発生する音圧に関する相反定理である･

音響系に限定した相反定理とは.ある点Aに置いた音源によって生じる点

Bにおける音圧は.点 Bに鑑いた同様の音源によって発生する点 Aの菅Itに

等 しくな る性質である この定理の応用 に関す る研究 は 1860年 代

8

HelmhollZ日日に始まったといわれている その後,LoadRayleLghが巻本的

な研究を行っており.音甘系に限らず線形の有限自由度の系においては.一

般的に相反定理が成り立つことを述べている112] 青書系の相反定理のもつ

=学的な意味については.L E Kins)erl13).MorserL4)らの救持古に説明が

ある.一つは音源から空音点までの伝達特性を滴定するとき.苦慮と貴書点

を入れ.香え.本来空音点となっている位歪から加振 して軌定ができることで

ある_実際の構造物では襲音源周辺に加振器として用いるスピーカを入れら

れない場合が多<.実験では加振点と受菅点を入れ替えたreclprOCalmethod

がしばしば用いられる

もう一つ重要な活用法は,振動する構造体の放射普問題を散乱問題として.

逆に散乱問題を放射音問題として解析することである 例えば前者の場合.

まず本来の受昔点にmonopolesourceを置き,振動していない構造物表面の音

圧分布を求める 次に表面音圧 (相反定理より放射特性に等しい)と表面の

振動速度をかけて放射昔を計算する J.VanBladel[151らは低周波の散乱問

題にこの考え方を適用した研究を行っている

構造 ･音響達成系の相反定理とは.構造系のある点Aを単位荷魂で加振し

た時に生じる点 Bの音圧は,点 Bに単位体積速度の音源を置いたときの点 A

の振動速度に等しくなる仕方である 弾性学ではBett卜Maxwellの相反定哩が

よく知られており､多くの教科脊【16]に説明がある 音波をせん断力が発生

しない弾性波と考えると構造系と音y系の間で相反定理が成り立つのは当然

のことと考えられる.しかし.音守の研究者と構造の研究者は明確に分かれ

ている場合が多く.達成系の相反定理に関する研究は比較的少ない Ⅰ950年

代L M Lyumshevl17-】91が達成系の相反定理を導き.これを分布荷重によっ

て振動する薄板捕造物からの放射音の解析に善用した.具体的には本来の受

音点に措いたmonopolesourceによって薄板構造物に生じる振動と,構造物に

与えた荷重から放射音を予解け る方法を検討している PW STTllLhL201は弾

性構造体の放射音を解析するために.音曹系の相反定理を拡張し.構造体の

固有モー ドの放射効率と.音圧で加振されたときの振動の間の相反関係につ

いて研究している.SmLthの研究は圭に音響的に加振される構造体の振動を
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扱っており.振動レベルを下げるためには固有モー ドの放射効率を下げるア

プローチが有効であることを示唆している.G CherLOCkL21,221は振動の固有

モ- ドと音の相反関操を用いて.音書的に加仮される納遺体の過渡的な振動

を検討している.

前述した青書系の場合と同様.耕遺体への入力に対する音圧の伝達特性を

測定する代わりに,受音点から音で加振して音源の体積速度に対する左動応

答を測定する実験にも応用されているが,計測器等を含めた実用化の点では

十分とはいえず一般的な方法とはなっていない

相反定理に関する初期の研究については.その適用範囲を含めてT Ten

woLdel23)や Yu 1BeLousovl24】らがまとめている･適用範出を考えるとき

考慮すべき要素としては,吸音作用.反射 ･屈折･流れの影響等がある E

shud.zykL25】は.表面のインピ-ダンスで定較できるような局所的な吸音作

用は相反性を崩さないことを確認している･porousma.erlelで構成される吸

音作用を有する領域が存在する場合については･多少の非線形性はあるが実

用的には問題ないことが文献 【23日こ述べられている･反射 ･屈折の問題は媒

質と媒質の境界で考慮すべき現象である 性質が異なる境界では･入射角に

ょり屈折と反射のどちらが起こるかが決まるが,それぞれの媒質が繰形なら

ば相反性は保たれることがランダウ ･リフシッツの流体力学の教科沓【261等

に述べられている.流れの彩管についてはLyamshev【27,281の研究がある 一

般的に流れがあると相反定理は成り立たないが･Lyamshevは相反性が保持さ

れる場合の検討を行っている この場合.音源と受昔点の位正を入れ替える

とドップラ効果が逆に働(ので.相反定理に基づく測定では流れを逆方向に

与えなければならないことが示されている

いままで述べたように音響系および音響･構造達成系における相反定劉 ま･

その適用範囲を含めて基礎的な研究が行われてきた しかし･Lyarnゝhevが

行った研究Lt7-191では.相反定理をヰ出するとき･音響系がHelmhoILZの式

で表されているのに対 して.構造系の部分が音場の式の境界条件として微分

淡草子を用いた凄現で壊われており,梢退系に郎ル てやや物理的なイメージ

を欠いている 遵成系の問題では本定理のもつ分か り難さもあり･額昔低減

)0

検討に ｢分活用されているとはいい兼い状況にあるので.耕法系についても

物理的なイメージを伴った方法を用いて相反定理が成り立つことを確詑して

お<必要があると考えられる また.構造系に加えられた強制変位入力と発

生する音圧に関する相反定取 および書管系に加えられた市立と発生する音

圧に関する相反定理において音波が輔遁系の振動を介して伝達してい<経路

を含む場合については.詳しい説明がないので同様の方法で関操式を導出す

る

l.3.2 相反定理を応用した実検的等音解析に関する研究

音響系に限った相反定理の応用に関する初期の文献 としては,AーL

DIMamaとFM Wlener【29】,PE EbaughとR Meuserl301,IRudnlCkと

-VIN Stelnl31】.E L CarsLenSen【321らによるマイクロフォンの校正に関す

る研究が幾つか報告されている その後の研究としては文献 【23】に,船舶の

スクリューとノズルの間のキャビテイションによって発生する騒音の放射特

性を測定 した例.排気系の伝達特性を測定した例などが紹介されている ス

クリュ-の例では.額音の発生している部分は狭すぎて音源を置くことがで

きないため,本来の音源位置に水中マイクロフォンを箇く測定法が適してい

ることが指摘されている.排気系については日本でも ｢逆配置法｣としてマ

フラーのインサーション ･ロスの測定に適用された例がある.

最近の研究としては.∫.M MasonとF∫Fahyl33)が平板からの放射音の

予測に適用した例がある 彼らは.平板を幾つかの領域に分割し.受音点に

対する音℡伝達特性と坂の体横速度の積を求めることで受音点音圧に対する

各帯域の寄与度を計符している 音響伝達特性は.受章点に置いた無指向推

音源の体横速度に対する平板表面の音圧応答として測定しているが 音源と

振動している平板の間に鮮書物があり直接届く成分がない場合も絹度良く放

射音が予測できるという結果を得ている.中村【34】も同様の研究を行ってお

り.同様の結果を得ている.また,K R Hollandl351は寄与度の計算に必要

な休校速度を怖単に測定する装藍を研究している この装ihLは 一端が吸音処

理され.残りの一端が開rj部となったパイプ状の形状で.振動面に開口端を
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向け.パイプの中の音圧から相反定理を用いて体横速度を逆算している 実

際の絹造物は必ずしも平面ではな<,振動速度を測るためにはこうした袋笹

が必要であると述べている JW_Verheり【361.∫Zheng(371は音源の体横速

度を,音頭表面近傍で測定したアコ-ステイソク ･インテンシティから逆算

する方法を検討している これは.音源表面を捜つかの要素に分割 し･各要

素とインテンシティ測定点問の曹曹伝達開放マ トリックスから逆算する方法

で.音IF伝達開放測定に相反性を利用した方法を使っている･

相反定理の応用に関する研究については,ド∫Fahy【38-401が幾つかのレ

ビューを書いている,これらの文献では,音源と受音点音圧の間に構造物が

存在し,音源から出た昏音が一旦振動に変換され再び音になって放射される

例についても触れており.自動車のキャビンに投入するタイヤ尽音と,船体

に侵入するスクリュ-の騒音を解析 した例が紹介されている

構造 ･音宰達成系の相反定理の応用に関する初期の研究としては,M

Heckl【41,42]らの研究がある 彼 らは.集中荷重で加甚 したときのパネルか

らの音の放射特性と.音響的に加振したときの透過特性の検討を行っている

フロアのような構造物で開口部がなく周辺の壁からの透過成分がない場合は

放射特性と透過特性の間に簡単な関係が成り立つことを見つけている HF

steenh｡ek.T TenWolde,∫W Ve'heりt43.441らは相反性を利用し音響カロ擬

で構造 ･音響伝達関数を測定する方法を研究しており.力加振だけでな<変

位加佐に対する測定法も検討している 相反定理を利用した方法はモ~メン

ト入力に対する特性の測定が容易であることを確認しており.音源とマイク

ロフォンは考慮する波長に対 して十分小さいものを使う必要があると述べて

いる.IL Vert45,461はパイプやダクトについて.側壁の振動によって外部

に昔を放射する場合と外部から音が入って(る場合の関係を相反定理を用い

て解析している Ver【471はまた小型飛行纏のキャビン内部の騒音についても

研究しており.内装材が全て取り付けられた機体においても,プロペラ軽音

の透過特性.エンジン振動に対する音圧の伝達特性が相反定理に基づく方法

で問題なく測定できることを示している

最近の研究としては,JM MasonとFJFahyr48,491が航空織のプロベ

)2

ラ学者のキャビンへの透過特性について模型を用いた研究を行っている.こ

こでは,機休の外側表面にかかる音圧荷重に対してキャビン内紛 こ発生する

頓音の伝達特性を.キャビン内部から音響的に加振し織体表面の振動応答で

測定する方法を倹肘している.青書加振を用いる方法は横体表面を加振する

方法よりも師単で十分な精度を持っており.計算で求めた車体外部の音圧分

布をかけることでキャビン内部の音圧を予測できることを述べている K_R

Holland.F-∫Fahy.L.C Chowl501らは.やはり撲体模型を用いた実験で.

プロペラ透過辱音に対する制振材,レゾネータ等の効果を相反性を利用した

方法で評価する研究を行い,十分精度の高い評価ができることを明らかにし

た

相反定理は騒音の原Egとなっている加振力や騒音源の強さの推定にも活用

されている Bong-KIKlmとJeong-GuonIhl51】は騒音源の体用速度を音源

をEflむ板の振動から推定する研究を行っている 彼らの方法は.予め板を集

中荷重で加振した時の音源位猛の音圧を測定しておき,襲音波が稼動してい

る状態での板の振動から項音源の体積速度を逆算している 文献 【40】では周

辺の音圧のデータから構造体にかかる荷重を推定する研究についても触tl.て

いる なお,達成系の相反定理についても.Fahyのレビューが多<の応用例

に触れている

自動車の崇音解析への応用は数が少ないが比較的最近の研究が多い Pj

vanderLlndenとJK Fun【52】は.エンジン.サスペンション等から車体に

至る伝達経路の乗員耳位監曝音に対する寄与度の算出に相反定理を応用した

音曹加庚を適用 している.寄与度を求めるためには,車体と振動源の結合点

における並進3方向の荷盃またはモーメントまで含めた6つの荷重に対する

構造音響伝達関数 (構造に与えた集中荷重に対する受昔点音圧の応答)が必

要となる ここでは低い周波数での加振力を確保するため.人間の形状に近

いスピーカボックスを使って500Hzまでの測定を行っている 実駿結果より.

自動車においても30-500Hzで相反定理に基づ<&]J定が実用上聞越のない指

圧で可能であり,加振器で加振する方法に比較して,スペース.チ-夕の一

貫性等の優位性があるとしている PlG.ve'derL■ndenとpVareLr53】は
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キャビン内の襲音について.キャビンを構成する/Tネルの寄与を計算してい

る 寄与はパネルの音V伝達関数 (パネルが発生する体横速度に対する受音

点音圧の応答)と複軌状態でのパネルの体練速度の槌で求めるが.必要とな

る青書伝達関数の測定には耳位置から加振する方法を用いている L GLelen.

p.∫.G verderLlnden,R Deges【54】はキャビン内の低周波等音について･

絹造系から加振する突放と音甘系から加振する実験を行い.主に音f加坂の

結果より検討対象としていた2周波鼓の単音の原EEとなっている音暫系と梢

造系のモー ドを見つけだしている 西村【55,56)らはエンジンから車両の外側

に放射される短音の伝達特性測定に,昔V系の相反性を利用した測定法を用

いている

以上述べてきたように音響系および昔書と構造の達成系における相反定理

の応用に関する研究が行われてきたが,本論文が磯村対象としている比較的

低周波の自動車の母音解析においてはなお次の様な課題を残していると考え

られる

(1)1 3 1で述べたように.吸音作用,反射 ･屈折の影書が相反性を崩す

原EElとはならない.したがって.繊維あるいはporousmaLer･elで構成さ

れる吸音材の吸音作用,エンジンルーム内の温度分布によって起こる音波

の屈折等が問題を生じることはない しかし,自動車構造では薄板の接合

にスポット溶接が多用されており,エンジン･駆動系･サスペンション等

にはタイヤを含めて振幅故存性が高いゴム部品が使われているため.これ

らの持つ非穎形性から厳密にいえば相反定理が成立しないことは明らかで

ある Llndenらは文献 【521において30- 500Hzまで.実用上問題なく

FullyTrlmTTWdBody(エンジン･駆動系 ･サスペンションを外した状態

内装材あり)の測定が可能であると述べているが,全ての部品を含んだ完

全な車両の状態で相反定理が成り立つかどうかには疑問がある Fahyが

文献 L57)で指鮪しているように.自動車の軽音解析ではどの範囲まで実

用的に問題のない測定が可能かを把握しておく必要がある

(2)柄造系を加振した時の音圧応答に関しては.力加炭だけでな<変位加坂

に対する特性の測定も可能であることが文献【461に述べられている
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しかし.強制変位加坂に関する研究はほとんど見あたらない.日勤車に関

する主要な問題の一つであるロードノイズは変位入力的な現生であり.そ

の再現には大型の油圧加坂詰が必要となるが.音響加古ならば実験は容易

になる したがって.こうした座位性を生かした研究の余地はあると考え

られる

また,柵造物の振動を介して伝播する空気伝播音についても相反定理

を応用した解析の報告は少ない.エンジン裏面やタイヤ表面から放射され

た尊書がキャビンの中に侵入する岸路の殆どは一旦構造休の振動に変換さ

れる経路であり,こうした壌青の低減に相反任を使った実験法が役立つと

考えられる

(3)音響加振来襲ではスピーカが音源として使われる.音源は波長に対して

十分小さいことが必要とされているが.スピーカに要求される特性につい

て倹討した研究がほとんど見あたらない 特に低周波では加振力を確保す

ることが難しく.測定絹度を保ちながら加振力のとれる育渡の設計法が必

要である

1.3.3 低周波自動手頃昔の低減技術にBaする実験的研究

自動車の尊書の伝達系は.エンジン騒音の場合はエンジンマウントと埴体,

路面からの短音の場合はサスペンションと車体に分けて考えるのが一般的で

ある

エンジンマウントで軽音低瀬を考える場合は,エンジンと車体の結合点に

おいて各方向の耳位荘坂菅に対する寄与度を分析し.そのベクトル和が最小

となるように特性を変更する方法L58】をとることが多い この場令.寄与度

はエンジン側から車体に入る入力と結合点における構造音℡伝達関数のf月と

なる 入力はエンジンと弔体の相対変位にマウントのバネ定数をかけて求め

る方法と.車体GrJの振動とイナ-タンス .マ トリックスから逆井する方法が

ある【例えば文献52).後者の方法では,イナータンス ･マ トリノクスと棉追

音響伝達開放は.エンジンと車体を結合した状態で測定しても.分射した状

態で測定しても原理的には問題がない.しかし,イナータンス ･マ トリック
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スの逆行列を取る操作は著しく純度が低下することがあり注意が必要である.

サスペンションで騒音低減を考える場合,単に車体との結合に使われてい

るインシュレータ類の特性変更を考えるときはエンジンマウントと同様の方

法をとる_路面から入力で発生する曝書では.対象としている周波敦が高く

なることが多く単純なベクトル和とならないが考え方は同様である サスペ

ンション全休の振動モー ドを変更することで吸音低減を図る場合は.サスペ

ンションを有限要素法でモデル化し,車体特性として実験デ-夕を用いる方

法が一般的である【59-62ト この方法では車体のデータとして,サスペンショ

ンと車体の結合点のイナータンス ･マ トリックスと構造音響伝達関数を必要

とする この場合も.イナ-タンス ･マ トリックスの逆行列を取る必要があ

り.精度を落とさずに解析を行うことが研究の関心事となっている

車体で騒音低減を考える方法は大雑把に二種類に分けることができる 一

つは.音と振動の達成モ- ドを見つけ出しこのモー ドを変更することで壌普

低減を図る方法である 岩間【631らは速成系の固有モー ドについての研究結

果 【64)に基づき,加転記で車体を加振して測定した車体摂動とキャビン内音

圧の周波数応答関数を同時にカープフイッ トす る方法を検討 している

G.elenl541らは加振暑旨とスピーカで加炭して測定した振動と曹圧のデータか

ら連成モー ドを求める方法を倹討している.車体の固有モー ドは文献【651で

も示されているように 100Hz以下に取っても数多く存在するが,見終的に音

の レベルと相関が高いモー ドの数はそれほど多くはない.1970年代s

Jhal66)は.特に音と相関のあるモー ドを航空綾のキャビン場合と同様 Hrlng

.node-と呼んでいるが.乗用車の例として 109Hzまでの4つのモー ドを紹介

している

車体で撃音低減を図るもう一つの方法は,キャビンを構成するパネルの受

音点音圧に対する寄与を求めr53,671.寄与度の大きいところを制振する方法

である.二つの方法を比較すると,前者が主に 100Hz以下の周波数で使われ

るのに対して,後者は少し商い周波数まで利用されている

以上述べてきたように.自動世の尊者低減は行われているが.下記のよう

な点で依然検討すべきことが残されている 音響系の相反定理あるいは横道
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と音響の達成系の相反定理を応用した解析法を適用することで,より効率的

な撃昔低減が実現できる問題が数多く存在すると考えられる

(1)エンジンあるいはサスペンションと車体を結合するマウント インシュ

レータの寄与度を計欝する場合.結合点の補遺雷管伝達関数およびイナー

タンス･マ トリックスが必要となる.しかし,自動車の耕達を考えた場合,

加振実験で全てのデータを測定することは容易ではなく.車両の状態で簡

便にできる方法が必要となっている

(2)サスペンションとの結合解析を行う場合も (1)と同様の問題がある

(3)相反定項より亜体の'ringmode'1とは.キャビンを著書加振したときの

事体パネル表面の音圧分布と同じ分布荷重をキャビンにかけたときに最も

励起されやすいモー ドと考えることもできる 竪書低減を考えるときは.

放射音の問題として考えるのが簡単であるか,音学的に加握された振動問

題と捉えるのが簡単であるかを判断する必要がある 従来とは発想を変

え.キャビンに分布荷蕊をかけたときに剛性が高<なるような構造を模索

する方が効率的である場合も多いと推定される.

(4)車体構造は金属のパネルおよび骨格部分と内装材からなっており.通常

車室内騒音の原因となる入力はパネルまたは骨格側に入るが,最終的に

キャビンに音を放射しているのは固体伝播撃昔.空気伝播唇音いずれの喝

合も内装材である 従来の研究は文献 153]のように直接騒音の原因と

なっている内装材AIJに注目している場合が多い.しかし.L2で述べたよ

うに.低い周波数における騒音低減手段は金属のパネル脚を中心に考えて

いるため.パネルあるいは骨格系の働きが明確になるような解析方法が必

要である パネル寄与に関していえば.内装材と鋼板の寄与を厳密に区別

していないことが多いが.より効率的な襲音低減を実現するためには.そ

れぞれを別々に求める手法が必要になってくる

1.3.4 低周波自動車倍音の数値解析手法に関する研究

iE体の振動特性はni純ではなく.内部の音守系の形状も複雑であるため.低

周波においても自動車の騒音特性は単純ではない このため自動車の壌普解

】7



折では.1970年代から^ Craggs【68).T ShukuとKIshlhamt691らにより
有限要素法による音場解析が始まった.以来.吸音要素の考慮.構造との連

成効果の考慮等に関する研究が続けられてきた craggsは簡略化された形状

のキャビンモデルについて,境界を総て剛壁とした場合のEa有延と固有モー

ドを計算し.差分法による計算結果および実敦結果と比較している Shukuは

2次元のキャビンモデルについて固有値とEEl有モー ドを計算し実験轄農と比

較している

_vIPeLyttG.H Koopmannr70】は20節点のソリノド要素を用いた蘭首位

解析を行っている T L.RLChardsとs K Jhal71)らは.キャビンが暗方向

にに=ま一定の断面となることを利用し.2次元モデルで計算された固有値か

ら3次元の固有値を求める方法を提案している,Y Kagawal721らは,吸音材

の効果が局所的な効果のみを持つことを仮定し.表面の音響インピーダンス

として有限要素法の計算に取り込む方法を検討している Craggsは.Kaga､va

ちと同様表面の青書インピーダンスを用いる計算方法の他に.吸音材料の体

頂を考慮した解析【731,吸音材と空気との達成解析【74-761を行っている･納

遠と音響の達成解析については.いくつかの基礎的な研究【77､78】の後,jA

w｡1日,,D INefske.L ∫Howell【79.80】らが後ろの ドアとキャビンの速

成問題をNASTRANによって解析している ここではキャビンの内部の騒音

を分析する手法としてパネルの寄与度についても触れている.1980年初期ま

での自動車の聾者解析についてはNerskcl811らの.より広い範許の内部牲音

についてはE H Dowe‖【82】のレビューにまとめられている

車体全体とキャビンの達成解析は.s H SungとD J.Nerskcl65,83),D

L FlanlganとsG.Bordersl84Iによって研究されている いずれも市販の汎

用プログラムMSC/NASTRANを用い,練迄と音響は実固有値解析で求めた

モーダル座標系で蓑してから達成の方程式をたてる計罪法を採用している

モード法は計算時間の点で優位性があり.自動車の内部問題の計算法として

主流となっているが.計算機の能J]の向上により直接達成の方程式を解く,方

法も可能になってきた s suzuklr85Jらは音響系のモデル化に境界要素法を

用いる方法を検討している 境界要素法は計算時間の点で不flJであるが,開

18

節域の扱いが容易でありること,要素分割が簡単になることなどのメリノト

があり,構造と音管の両者を有限要素法で計算する方法とともにもう一つの

主流となっているr861

以上述べてきたように.音f系,吸音材を含む音響系,菅野 ･捕連速成系

の解析方法に関する研究があり.現在では MSC/:JASTRAN【87】.

sYSNOISEt88】といった市販のプログラムを使って解析を行うのが一般的で

ある.MSC/_NASTRANは有限要素法を中心としたプログラム,SYSNOISEは

どちらかといえば境界要素法の吉堀解析を売り物にしている

本研究では相反定理の数値的な検証を行っているが,エンジン透過音のよ

うに一度関南域に放射される擬音も扱うため.音場の部分のモデル化に境界

要素法を用いた構造音響達成解析プログラムを作成した

1 4 本研究の目的と概要

本研究では,構造と音響の相反定理を応用した音響加振法について.音源

として必要となるスピーカの設計法を確立すること.自動車の測定に利用で

きることを実証すること,本手法を活用して比較的低い周波数域の墳音を低

減する技術を開発することを目的として以下の検討を行った

(1)構造系をつり合い式,昔V系をHelmholLzlの式から出発する方法で速成

系において相反性が成り立つことを確認する また.強制変位加振に関す

る相反定乳 構造系の振動を介して伝播する空気伝播音についての相反定

理をヰ出する

(2)単純な籍モデルを取り上げ.加振｡貴と受音点の間で相反定理が成立して

いることを境界要素法と有限要素法を組み合わせた数値計罪で示す

(3)iEI反定理に基づき音甘加炭で伝達特性を測定するときの実験方法につい

て説明すると共に.自動車的適においてこの手法が適用可能であることを

示す_

(4)構造系への荷虫と発生する音圧に関する相反定理を応用した実験解析と

数値計算により.自動恥のキャビン内に発生する固体伝播壌青の低減する
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手法を開発する

(5)練達系に加えられた強制変位入力と発生する音圧に関する相反定理を宿

用した音℡加振実掛 こより.キャビン内に発生するEEl体伝播蚤音を低減す

る手法を開発する.

(6)音f系に加えられた荷重 (体摘速度または体緯加速度)と発生する音Tf

に関する相反定理を応用した実験により.キャビン内に発生する空気伝播

襲書を低減する手法を開発する_

第 2章以下はこれらの項目に沿って構成されている一以下各章の叛要につ

いて説明する.

第 2章では,構造と音響の速成系に関する相反定理の理論的な検討を行う･

はじめに構造系と青野系の相反定理について説明し.両者を使って自動車の

騒音解析において利用される達成系に関する三種類の相反定数 すなわち.

構造系に加えられた荷盃と発生する音圧に関する相反定乳 構造系に加えら

れた強制変位入力と発生する音圧に関する相反定乳 音響系に加えられた荷

重と発生する音圧に関する相反定理が成り立っていることを示す また.入

力点から受音点までの伝達特性を表す構造音響伝達開放または音響伝達関数

那.貴書点を音響的に加振する方法で測定できる可能性があることを示すI

第 3章では.三度類の相反定理が成り立っていることを数値的に倹証する

境界要素法と有限要素法によるモー ド解析法を組み合わせた構造音響達成解

析プログラムを用い.単純な箱のモデルで計算を行った.構造系に加えられ

た荷蚤と発生する音圧に関する相反定哩を使えば,箱を構成するパネルに加

えられた荷重により発生する箱内部の音圧の伝達特性を求める代わりに.餐

普点に点音源を置き隅造系の入力点に発生する速度の応答を測定する方法が

可能であることを確認する.牌造系に加えられた強制変位入力と発生する音

圧に関する相反定理を使えば.空曹点に点音源を置き構造系の入力点をEEL定

条件としたときの拘束点反力の応答を測定する方法が可能であることを確認

する 音響系に加えられた仲立と発生する音圧に関する相反定理を使えは,

箱の外部にある人力点に加えられた荷重により発生する符の内部の受音点の

20

音圧の同波数応答関数を測定する代わりに.入力点と受昔点を入れ替える渦

定方法が可能であることを確認する なお.本研究で作成した絹退音響速成

解折プログラムについてはAppend▲x-Aにまとめている

第 4辛では.相反定理に基づき音響加振で伝達特性を測定するときの実験

方法について説明すると共に自動車沸遠においてこの手法が着用可能である

ことを示す 美浜方法の卒では,実敦装置.信号処理の方法.音源として用

いるスビ-力に要求される性能と製作したスビ-力の棉達.スピーカの発生

する加振力の測定法について考察する.次に,三種鞍の相反定理を利用した

実験方法を自動車の騒音特性潮定に適用し.本来の入力点側からbt]振器で加

振する方法.あるいは本来の袋音源伽にスピーカを置いて加振する方法の測

定結果と比較する 自動車構造ではゴムのような線形的でない材料が多く使

われていること.スポット溶接等がたの大きい結合手段が使われていること

など相反性を乱す要素を有 しているが.相反定理に基づ<音℡加振法で実用

上十分な精度の測定が行えることを示す

第 5章では.榊遁系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理を

応用した実験解析により.自動車のキャビン内に発生する低周波歎域の固体

伝播額音の低減方法について検討する 初めに自動車のキャビンと同程度の

大きさをもつ単純な箱モデルの低周波唇音について考察し.音になりやすい

振動モー ドを把握するときは.内部の襲音を帝を構成するパネルからの放射

音と捉えるよりも,相反性を考慮し音響的に加振されたパネルの振動と捉え

た方が容易であることを示す 音曹加振法の適用事例として.エンジン振動

によって発生するこもり音とサスペンションからの入力によって発生する低

周波尊書を.音℡的に加振された車体の振動を抑えることで低減した例につ

いて述べる

第 6章では,描法系に加えられた強制変位入力と発生する音圧に関するfEl

反定理を応用した実験解析により.タイヤが路面の凹凸から受ける強制変位

的な入力によってキャビン内部に発生する単音の低減について検討する ま

ず.エンジン ･駆動系.サスへンション等全ての部品を取り付けたせ耐状態

での額音は 騒音発生経路を'実際とは逆の方向に辿り.音℡加振時のタイヤ
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の拘束点反力.あるいはタイヤを支えるサスペンションの振動を下げるとい

う考え方で低減を図る方法が合Z2的であることを説明する 次に.騒音の原

因となっているサスペンションの振動を.加振許による加振実験と音℡加坂

の美袋結果から特定する柿便な手法を提案すると共に.求められた振動を制

振することでキャビン内の低周波専音を低漉した事例について述べる.

第 7章では.青野系にDt)えられた荷盃と発生する音圧に関する相反定理を

応用した実験解析により,エンジン ･駆動系からキャビン内に透過する蛍音

の低減方法を検討する 最初に.壌音渡の特性を表す指頭として受音点音圧

に対する音源寄与度と.伝達系を構成する車体の特性を表す指標として音智

伝達関数に対するパネル寄与度について述べる.次に,これらの指標を用い

て.エンジン表面から在室に侵入する昏昔の要因分析を行った事例と.キャ

ビン内に投入するエンジン壌音を伝達系の対策で低減することを試みた1拝例

について述べる

第8章は,相反定理を応用 した音響加振実験の自動車騒音低減への利用技

絹に関する本研究の結論である

第2章 構造と音Vの相反定理

2.1 緒言

第 1革でも述べたように.文献【17-L91における相反定理の斗出では,著書

系をHeLmholtzの式で妾しているのに対して.熊遁系には微分演芳子を用い

た蓑頚が陵われており構造系から見たときの物理的なイメージがやや希薄で

ある_

本章では初めに3次元の構造 ･著書達成系において,納遁系はつり合い式

から.音響系はHelmhoLtzの式から相反定理を別々に革出し,締造系と音響

系の接続条件を考慮することにより,相反定理が成立することを確認する

次に,速成系の相反定理を単純化し,固体伝播蕪音と空気伝播騒音の伝達

特性測定に利用する3種類のより限定された関係式を尊く 本姶文では,こ

れらを ｢構造系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理｣.r桶道

糸に加えられた強制変位入力と発生する音圧に関する相反定理｣,および r音

響系に加えられた荷正と発生する音圧に関する相反定理｣と呼ぶことにする

第 1の関係式は.構造系に与えた荷重に対 して受音点に発生する音圧と.

受昔点を音響的に加振 したときの入力点における振動応答が一致すること表

す式である 同様に.第2の関係式は頼通系に与えた強制変位に対する音圧

応答と,構造系の入力点をBl定し音響系を加振したときの入力点における反

力の応答とが一致すること.第3の閑孫式は互いに音響系に置かれた加振点

と受音点を入れ替えても青書伝達開放が一致することを表す式である.

2,2 相反定理の導出

2 2.1 一次元の系における絹道と音響の相反定理

初めに図2-H=示すような一次元の単純な系で構造･吉甘速成系の相反定

理を説明する このモデルは単位断面用で長さLの音響管と貿丘M.バネ定

数K,誠衰Dからなる一自由度の捕道糸から構成されている
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ここでは相反定甥のより限定された単純な形態として,横道系に荷盈 Fを

与えたときの受音点の音圧応答 (音響系への荷重はo)と･受音点から音℡系

を体維変位Q.で加転したときの構造系の振動応答 (構造系への荷屯はo)杏

考え両者が一致することを示す･これは.固体伝播襲音の伝遜特性を音響加

握で測定するときに利用される関操式である 受音点はズ-0の位置に設定し

ており,FとQ.の符即 ま図2-2に示すように考えている朝域と反対方向を

正とする

まず柵造系に荷丞 Fを与えた場合の受音点の音圧応答を計算する･昔書管

の中の音圧をPとすると.pについて次のHeLnholほの式が成り立つ 本論文

では調和振動を中心に検討を行っており.2_1.1で用いる式も全て周波教

範域の式である

星空 十k2p=O.
∂x2

(2-1)

上式においてAは波数である.一方,質IMの変位をU.とすると･絹造系に

関する式は.

_ap14U.+la)DU,+KUr=P..L+F. (2-2)

となる a)は角振動数,Iは√丁を表す またIX-0･Lでは力のつり合いより

次の関係が成り立つ

(監LOjj･
(aaFL-Pu2ul

ここでpは媒賓の密度である 式 (2-1)の解を

P=CICOSkr+CISinkx-

(2-3)

(2-4)

とすると,式 (212).(2-3)より除数C.IC､は次のように求められる

pa72

i(-u2M 十/a)D+A,)slnkL-pu2coskL
(2-5)

PLZO=
Pu-

A(-a,コIV+IW +K)5'nkL-paIコcoskL.
F. (2-6)

となる

次に.受音点を設けたx=Oの面から青書系に体積変位Q.の荷玉を与える場

合を考える 音V管内の式.構造系の式,x=O,Lで条件はそれぞれ次のよう

になる

室生 十 k2p=O,∂x2

-u2〟U,+luDU.+KU,=P,tL.

･ (芸L ニーpaFQu,

臥 L-Pu2uJ

構造系に荷盃を与えた場合と同技.式 (2-7)の解を.

P=C3COSkx+C151nh.

とおく.係数C,･C一は式 (219)より次のように求められる

C3=
pa'2i(-a'2M .la,D +̂')coskL-pw2sinkL,

A A(-a12It4+la'D+K)slnkL.+pu2coskL
Qu

C｡-一字 Q.

これらの結果より,体積変位0.に対する変位 U.の応答は･

UJ=
Pal'

A(-dM +I(め +K)slnkL-pa'2cos比

(2-10)

(2-II)

Q . , (2-12)

となる Fと仇 を単位入力とすれば･式 (2-12)と式 (2-6)は等しく

なり.相反性が存在することが分かる

ここでは伝達特性を測定するときに利用する単純な関係式について説明し

た より一般的には,構造系と音響系への2組の入力(rH,a:り)I(F{2'.Q.{2')

と.対応する2組の応答(uJ….I"').(U,川.p{=')についてII州 Q:L'十U:Z'rH

-p‖JQ:叫Ul"Flつ'の関係が成り立つ

25



∫=⊥

図 2_1.1次元モデル

l=O t=L

構造系を加振する場合

x=o x=L

吉や系を加振する場合

図 2.2 荷重粂件
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2.2.2 1暮造系の相反定理

図2-3に示すような3次元の弾性体にかかる.表面力′と体稚力bからな

る2組の外力(Jlh,b I)と(J･:1.btZりを考え.2組の外力に対して生じる変

位をu'日.u':-とする.I.A,〟は全て三方向の成分をもつベクトル丑で,場

所と時間の関数である.また,全ての歪みと変位は微少であるとする.

外力(1日,A ‖)I(,-I-,A-2')がかかっている状態について.それぞれ弾性体

内部のつり合い式は次のようになる

亨掌 ･b.･.,-pu･･･,-0･

拷 +b,･27-pu.t2,-0

ここでJ は応九 pは媒質の密度である

2 2 1でも述べたように.自動車の振動 ･唇音問題を検討する場合.特

に車体のような伝達系を対象とするときは,入力に対する音圧の伝達特性を

改善することが検討の中心となる 伝達特性は一般に調和振動における入出

力の比として定義されるので.各変数を次の形で置き換える.

表面力J

L2

件横力b

図2-3 3次元弾性体
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qIJ=rJJeILUr

b.=B.e/Ar
JL.=U.eJw

上式を式 (2-13),(2-14)に代入する

轄 ･Bl.,･pw3U.･･--o･

ヲ誓･dZ･pdu:…,-o
式 (2-16)の左辺にu･三一.式 (2-17)の左辺にU･■をかけて三方向

の式の和を範域全体で輯分する 稚分してもその値は0であるから.

ln持寄･B･････pu2U･車 "dV-0, (2-18,

抽 誓･B･･2･･pu2U･(2,)U ･" dV -0. (2-19,

となる 式 (2-18)と式 (2-19)の差をとり.Gaussの発散定理を使っ

て変形する

In沌 誓･B･t"･pu2u･車 2,dV植 字 +8･(2･･puZuL･2.)U･" dV

-ls誓nJI:I-'U･L"dS-lDTヲr瑠 dV･IDF(B･･"･pa2U･･")U･("dV

-lSTfnJr･1"U･("dS･ln誓r喋 dV-ID押 ･pu2uI")U･-dV

-I,!,･"U･."dS点字I蝶 dV十InfB:.IuL･2,dV
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-/iT,･･2'U･"d弓D誓E塔dV-lnTB･Lnu:"dV
=0_

上式において,nは弾性体表面の法凍ベク トル,表面力Tは

T,=∑nJE.J,

である.式 (2-20)より調和振動の場合.tR性項は打ち消し合うことが分

かる

次に応力J.Jを･弾性係鼓 E.I..と変乱 減衰採敦 FL,,.,と変位の時r･l微分で去

す 実除の柵造物の減衰は康めて複雑なメカニズムを有 しているが.ここで

は減衰が歪み速度に比例する単純なモデルを考える この場合,応力Z は.り

･EJ-∑∑E･JA菅 ･享子l叫 魯i ∫

E,JAI=EkIIJ,

FL,JkI=FLkI'J

である 式 (2-22)を式 (2-20)に代入すると,

/S字- 5-ln誉E蝶dVJnTB･"U･･2}dV

(2-22)

J,fPut-dS･lnfヲr塔dV-IDげU･"dV

-I,F,I"U･(2'dS･lDFB･"U･{2'dV-I,打2'U･"dS-IDTB:2,u･"dV

一旗 享子E･Jt,望,'嘗･手堅 Iwp･Jk,誓 掛 V

･植 字宇E･J▲省 翫 禦 ′- ′誓 # )dV
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-lsf,:l'U･･'･lLS･lDTB･(.･U:"dVjS押 :りd5-lnTB･(:･U:"dV

-抽 誓 EL,･J筈 翫 亨誓 IuptJ･J等 誓 )dV

･植 字字E･JA,aiTA,'筈翌 字Iwp･JAl誓%)dV

-lsTT.'U･."dS･ID7RL.hu:"dVj,字 T･･"uIhdS 吏 8:"U･"dV･

･(2-23)

となるので,調和振動では.減衰項も相殺し合うことが分かる 最終的に休

校力に関連 した項は残 るが,一般的な振動 ･里書問題では B.=0とす

るため,調和裾勤に関する納遁系の相反定理として次式を得る.

lsT,･(''uLr2'dS吏 ruLt''d5-0 (2-24,

ただし,式 (2-24)はo州.crt:'が連続でなければ成り立たない 異なる
り り

材料をつなぎ合わせた場合等は,複数の領域に分けて考える必要がある

2.2.3 音響系の相反定理

図2-4に示すような3次元の音場L2を考える 表面のS上の二組の変位uu'

と ULユ▲を考え,これらの変位に対応する内部の音圧をp小.pt:'とする U

… とUlhは三方向の成分をもつベクトル丑で場所の関数である なお.

全ての変位と音圧は微少であり,媒質には減衰が無いものとする

音場内部では次のHeJmhoILZの式が成り立つ ここでは.初めから調和振

動を前提に議論を進める

字等 ･k?p…-0･
(2-25)

図2-4.3次元音場

手筈 ･k2p(2･-o
(2-26)

ここでkは波数である 式 (2･25)の左辺にP(2).式 (2-26)の左辺

にP=をかけて両者の差を衝城全体で枚分する

上(字等･k2p･･,)p(三,dV-ln(澤 +k2p(2,)p(りdV胡 (2-27'

式 (2-27)をGreenの定理を使って変形すると,

上(環 +k2p")p("dV-ID(F賢･k2p(2,)p(りdV
-lST葦p･"dS･lDk2p"p･2･dV-ISF,掛 …dS-lDk2p･,･p(1,dV
=0. (2-28)

となる, nは表面 Sの法線ベク トルである また5上では力のつり合いよ

り.次式が成り立つ

字,濃-pu2三,LLu･ (2-29,

式 (2129)を式 (2-28)に代入すると,音響系の相反定理として次式
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が得られる.

ls亨n･U･H'p･"dS-ls字n･U:"p-d5-0 (2-30,

ただし,式 (2130)は音圧が葡域内で連続でなければ成り立たない 兄な

る材料をつなぎ合わせた場合等は.桓故の領域に分けて考える必要がある

また.式 (2-30)は閉空間の相反定理を表しているが,開領域間題におい

ても同様の関係が成り立つ AppcndlXB参照･

2 2 4 構造系に加えられた荷重と発生する音圧に的する相反定哩

初めに図215のように柄造系 L7.と音字系L2,がつながった系で一般的

な速成系の相反定理を考える L2,とL?Zにおいて式 (2-24)I(2-30)が

成り立つ

Is.T,I"uI"llS-IS,F,I"U ･'1'd5-0 , (2-3.'

ls2亨,Z2･U･"pt"dS-/52T n2･U･{2-p ･･･dS-0 (2-32'

S.･sZは領域L?.･f2,の表面を姦し･それぞれS.l･512およびsl'･5,2からな

図2.5.快適と青書の達成系
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る･S.:ISZりま融域L7.と領域(2,が接している境界･S..51'は前域が接してい
る境界をのぞいた棟分範Eilを表す U川,u･りま変位.T1㌧ Trりま去面Jl.P

H･pI2りま領域の.の音圧I,,l･n2はそれぞれ表面S･5,の法簸ベクトルであ
る 上付き添字 (1)と (2)は2組の荷重がかかっている状態を表す.

領域の境界S.I.5,2では.純造系と音f系の境界の変位の法扱方向成分が連

続となる.また,表面力の接簿方向成分は0であり.変位,表面力,音圧に

ついて次式が成り立つ.

∑nI.U.Isデ=-∑′･2,U.lsユニー∑n2.U.lsト (2-33)

T'.Sf-n2,PIs::=O. (2-34)

式 (2-31),(2･32)を加え.式 (2-33).(2-34)を考慮す

ると.

l s.? ,照 'dS-ls.T,･{"uL'1'dS･ls2T n2LU･" p("dSjsIT IZ2･U ･'2'p tl･dS

-Is..T,･'"U .I"dS-lsl.F ,･'2･U･" dS･lsff (n2･P"U･{2'-n2･P("uE")dS

･I,2Tn2･U･"p(2,d5-ls37 ,瑚 'p" dS･ls2,7(,･2･U･"p(2L,･2･U.'"p " )dS

-ls君 'U ,I"dS-l5.,!,･{2'U･'.'dS･ls3! n2･U･"p(2,dS烏 n2Lu ･'"p (.,dS

=0, (2-35)

となる これが,糾追 ･晋y達成系の相反定理である.

次に.この関係式から固体伝播額昔の伝達特性を音℡加坂で測定すること

を考える.固体伝播単音の代表的な発生状況は.図216に示すように稲造系

に集中荷重が鋤き,音響系に音圧が発生する場合であり,このとき青書系に

かかる荷重は0である 一方.青書加操では受昔点に点音源 (monoploe音

源)を置き.構造系への荷血はOとする

荷重と受音点周 りは分範囲をS.L･Sfとすると･I.三上ではr-o･szl上では

33



(a)構造系に荷重をかけた場合 o))青書系に荷重をかけた場合

QHSF s2E.4 *

図2-6 固体伝播額書の測定で利用される限定された相反定理

〃=oであるから式 (2-35)は.さらに

Is.書目U･･2･dS-ls君,U:.'d5･lsf字n2･U･"p(2,dS-l5,.F n2･U･(2'p(りdS-0
･･(2-36)

となる ここで.荷盃が点荷盃であることを考慮 し. SIE, S,Eの半径E.･EZを

oとする

El･--.(ls.･TT･"U･t2'dS-IS.･T仰 S)

eel,I-m.(Js,.亨n2･UIL仙 -IsfT"2･U･'"p"dS)
34

-由 U･{nls,,L"dS一字PIs,U･'l'dS)

十i･1Z.(字U･'1'lsIn21P･"dS一字p(･･ls,.n2･u･'2-dS)
▼0

(2-37)

上式の第2項と3項の練分の中のU.川とp･三唱 .点荷重の場合いずれも1/E

の特異性を有しているが.面横紙分によりCのオーダーとなるため.その恒は

oとなる.

EILIL｡ F PIsfU･'"d5-0

EIz･.-.Fu･"lStn2･P･"d5-0
また,第 1,4項は.それぞれ梢造系の点 1にかけた荷韮rmと普¥系の点 2

に置いた音源の体禎変位Q:2'により次の様に表すことができる

EtLIz.Tu･{2'ls,,I"d5-FU･':'F･"

EI=･裏 p"lsf,･2EU･'2'dS-P,･,Qエ2-

したがって.納造系と苦学系が達成した系の相反定理の限定された関係式と

して次式が得られる.

∑uI2-r:り-p川 Ql2'-o (242)

構造系に与えた荷韮 F'‖一に対する音圧f州 の伝達特性は,上式を利用して音

響加齢 こより測定することができる･簡単のため･加振力の方向にx.軸をと

ることにする.式 (2-42)より伝達特性は次の様になる

F･_[とこ主上
Fit- Qi2'

(2-43)

すなわち.構造系に与えた荷盃に対して発生する音圧の伝達特性は.音y系

を加炭したときの柄進の人力点における荷重を与えた方向の振動の伝達特性
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と一致する.通常.納造系への入力に対 して発生する音圧の伝達特性は.加

振膿とマイクロフォンを用いて測定するが.式 (2-43)はスピーカと振動

計を用いた方法でも測定できることを示している.なお.上式は伝達特性が

等しくなることを示しているが.分母と分子のディメンジョンが右辺と左辺

とでは異なることに注意を要する

式 (2143)の左辺を測定するのが加振汝を用いて捕造系を加転する方

法,右辺を青書加握で測定するのが本論文で扱っている相反定理に基づく方

法である 自動車の振動頃書に関する実験においては.変位よりも加速度が

猟定 Lやすいので,通常,体相川口速度QJ:-と加速度 A.'2'を用いる

出 =eil

Ffl日成2'

2.2 5 構造系に加えられた茸制変位入力と発生する音圧に関する相反定理

変位加垢とは構造物に加えた強制変位に対する音圧の応答を求める方法で.

加振方向以外の加瀬点の変位は0とする これに対して力加振とは.加えた

荷重に直交する方向の力を0とする加振方法で力に対する音圧の応答を求め

る 実際の現象では.図2-7に示すような路面からの入力で発生する竪管が

強制変位加顕的な現象であると考えられている.2 2 2で述べた相反定理

は力加握に対するものであり.通常.加振実験といえば力加握を指す.

まず図2-8に示す 1次元の単純な達成系で,強制変位に関する相反定理に

ついて説明する このモデルは単位断面練で長さLの音響管と質星 M,バネ

定数K.減衰Dからなる一自由度の構造系から構成されている

ここでは相反定理のより限定された単純な形態として,構造系に強制変位

uIを与えたときの受音点の音圧応答と･受音点から音響系を件横変位Q.で加

振したときの構造系の拘束点反力を考え両者が一致することを示す これは.

蕪制変位で発生する固体伝播騒音の伝達特性を音響加坂で測定するときにirJ

用される関係式である.

初めに構造系に強制変位 U,を与えたときの受音点の音圧応答を計井する.

青学管の中の音圧をpとすると.Pについて次のHelmhoILZの式が成り立つ
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星空 .kヱp=｡.
∂∫2 (2-45)

一方.質玉 Mの変位をU とすると.構造系に関する式は.

-aFMU,.I叫 U,IUFl.K(U.-Ull=P.,=L, (2-46)

となる a)は角振動数である またx-0.Lでは力のつり合いより次の関係が

成り立つ.

乱｡租
駄L-Pu2uL

ここでIPは音y管の媒質の密度である.式 (2-45)の解を

P=Clcosh+C'sLnh,

(247)

(2-48)

すると･式 (2-46)I(2-47)より孫教C,･C,は次のように求められる

Cl= pa)2(K+(a)D)

+lwD十K)S･nkLIPaPcoskL U/･ (2-49)
-A(-a)2M

C2=0

したがって･強制変位 ulに対する受昔点での音圧応答は,

指南からの強制変位入力

図2-7 強制変位加坂の一例
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P,;o=
pw2(K+IW )

-A(-uユAI./(め +K)slnkL-pwコcoskL.
U/･ (2150)

となる.

次に･受音点を設けた∫-Oの面から音℡系に体積変位Q.の荷重をかける場

合を考える 晋f管内の式,構造系の式,x=O.I.で条件はそれぞれ次のよう

になる

亘空.k三p=O.
a.rユ

ーaFMU,+IoDU∫十KUt=P.ZL.

.t=O t=L

音書系を加振する場合

図2-8.1次元モデル
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(芸｣ --p- I

臥L-Pu:ur
構造系に荷塵を与えた場合と同様.式 (2-51)の解を

とおくと.係数C､.C.は次のようになる

r _ pa･2k(-dM 'lW +K)coskL.-paPsJnkL
C3=-=ニー
i A(-a加 .lW 十K)slnkL'pa'2C.skL

a..

C4--等 二QN

これらの結果より･体横変位Q.に対する反力Frの応答は

Fr=1Ia)DU,+Ku,)=- pa)2(K+lW)

-A(-a'2M .laD 'K)slnkL-po2coskL

となる UlとQ.を単位入力とすると･式 (2-50)と式 (2-56)の符

号は異なるがその絶対値は等しく,強制変位加振の場合にも相反性が存在す

ることが分かる

次に3次元の連成系において.固体伝播曝書の伝達特性を音響加瀬で測定す

構造系に荷毛をかけた場合 吉野系に荷重をかけた場合

図2-9.強制変位加振に関する達成系の相反定理
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るときに利用する関係式について考える 図2 9のように領域L?.I(2,がつ

ながった系の変位bl]滋に関する相反定理を.力加坂で尊出した相反定理をも

とに証明する.L?は弾性体,領域L2,は音場空間である 変位加炭に対応した

昔f加岳では構遥系の入力点 1を固定条件とするが.ます,青書系に体椅変

位Q.･Zの舌鼓を置いた状態を考え･次に入力点 1の変位が0となるような荷

亀を入力点 1に与える.F小は力加炭の壌合と同様.構造系にかける荷丑であ

る

音f系に体枯変位 Q ,-:-の荷重を与えた状聾で入力点 1の変位が 0となる荷

重をFrとすると.F,とQ:2'による入力点 1の変位U'-の間には次の関操が成

り立つ

U.'2㌧∑IJ.JFr,-0 (2-57)

ここで,〟 は点 1のコンプライアンスである 一方,構造系への荷重 rMに〟

より生じる入力点 1の変位UMは,

U.(l)=∑H･JFJMI
∫

となる 式 (2 57)を式 (2-42)に代入する

沌 -〝･JrrJ)("-P…QLユ'-o
構造系に加えた力同士の問でも相反定理が成り立っているのでFl=flであり.rJ Jl

読 (2-59)紘.

持 -H,LFE"frJ-P…Qエコ'-o 2̀~60'
となる.式 (2-58)の関係を用いると,強制変位加坂の相反定理として次

の関係が導かれる

∑uJt.'FrJ･P川Qエ2'-o (2-61)

捕造系に与えた強制変位ul■･に対する音圧/州 の伝達特性は,上式を利用 し

て音響加炭により測定することができる 簡単のため.変位の方向に rl軸を

とることにする 式 (2-6L)より伝達特性は次の様になる

40

と土=_fl

ut.' QL?) (2162)

すなわち.構造系に与えた強制変位に対 して発生する音圧の伝達特性は.紙

達の入力点を固定し音f系を加振 したときの入力点における反力の応答と一

致することが分かる

式 (2-62)の左辺を軸定するのが加振鹿を用いて構造系を加振する方

法,右辺を昔f加友で測定するのが本論文で扱っている相反定理に基づく方

法である,通常.桝造系への変位入力に対 して発生する音圧の伝達特性は,加

振機に取 り付けた加速度計とマイクロフォンを用いて測定する 式 (2_6

2)は.音圧の伝達特性がスピーカとロー ドセルを用いた方桂で測定できる

ことを示 している なお.白勤車の振動板音に関する実験においては,変位

よりも加速度が測定 しやすいので･この場合も体横加速度 Q/"と加速度 ALH

で表 した次の関係を用いる.

Piu=_旦L
Aft) α2)

(2-63)

2.2.6 音苧系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理

自動車の代表的な騒音であるエンジン単音が車重の中に侵入してい<過程

を図2-i0に示す.受音点で根測される唇音は,エンジンルームと車重との

隙間か ら侵入 した成分と.車体の振動を介 して段入 した成分に分けられる.

前者は主として音書的に伝達 していく騒音.後者は牌造と音響の速成効果に

より伝達していく壌音であり.寄与度 としては後者が大きい.自動車の旦昔

解析において相反定理に基づいた測定が可能になるた釧 こは,伝達経絡の途

中に構造体を含む系についても本定理が成立 していなければならない.

初めに図2111に示す 1次元の単純な達成系で空気伝播項音に関する相反

定射 こついて説明する このモデルは単位断面横で長さL.IL･2の音書管と質

盈M,バネ定数K.減衰 L)からなる-自由度の構造系か ら構成されている

ここでは相反定理のより限定された単純な形態として.図の左側から音響

系に荷重を与えたときの右側の受音点の音圧応答と.荷盃を与える点と受昔
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図2-i0 空気伝播騒音の伝達系路

点を入れ換えたときの音圧応答を考え両者が一致することを示す これは･

空気伝播騒音の伝達特性を測定するときに利用される関係である

まず図の左側から音響系に体は変位Q.を与えた場合の受昔点の音圧応答を

計算する 長さL.の音響管の中の音圧をpl･長さL-の音響管の中の音圧をp王

とすると･P.･P,について次のHelmhohzの式が成り立つ

至空し+k2p.=O.
∂,.2

(2-64)

更生 .k2p,=O,
∂∫ユ

ー方,質量Mの変位をU とすると,構造系に関する式は,

-dMU,+laIDU､+Ku.=Pl.三L.-PlFL.. (2-65)

となる aIは角振動数である また･∫-0,L.ILI.Llでは力のつり合いより

次の関係が成り立つ.

(乱 ｡ニーpw'Qu.

(乱 L.-PW2uf (2-66)

(乱L.-Pu:uL･

(乱L..Ll-0
ここで,pは青学管の媒質の密度である.式 (2-64)の解を.

Pl=C ICOSh+C2Sinh,

p!=clCOSh+C4Slnh . (2-67)

とすると･式 (2-65).(2-66)より係数cl.C,,C､,C.は次のよう

に求められる

C･ギ :('::～":IId,d'.':,I.: ;('LL.-_-LL,Z,'.霊 .'(LL'l':L2]E,I.22pwS nk.I(LLL,I.L:2',ra I

c2-竿 ¢〟,
Clpu'- -2pu2cosA(iI+L2)

k k(-aFM ･/a +K)(cosA(i.-I.2ト ｡osA(i.'L2))+2pu25.nA(I..'L2)

-2pa)2slnA(L[+L2)

C,-JWT k(_aPN .ldD .K)(W ;l器 lT_t:[;71'..L】}).2pAh.A..i..L2,

･･(2-68)

したがって･r-0の面に体積変位Quを与えた場合,受音点の音圧応答は,

p-L･･L,-i
-2p2a)4

kトaFM 'lW 'K)(cosk(L.-Lz)-cosA(Ll+L2)ト2pa'25.nA(I..+LZ)
Q ., .

･(2-69)

となる

一万･受音点を設けた･r-i.･L,の面から音響系に体構変位Q.の荷重を与え

る場合･音響管内の式,細道系の式,I-o･L..i.･Lコでの条件はそれぞれ次

のようになる

旦型 .kip.=0
∂∫2

93生 .k2pl=0.
∂r2

(2-70)



-のヱMUT+ILuDU.+KUl=Plt三L.-PhL=L,･

際L｡-0.

(凱 LL-Pu2U-

(乱L.-PO2uL･

(乱LL.L:-PW3Qu
式 (2-70)の解を,

Pl=C5COSh+C651nk･T,

P?=C7COSh+C且Slnh ･

(2-7日

(2-72)

(2-73)

とすると.式 (2-71).(2172)より採草 C,･C.･CT･CBは次のよう

に求められる

C5
pa)2 -2paI2

Ak(-W2M +/uD'K)(cost(LI-I.2)-Cosh(Ll+L2))･2pa･2slnk(Ll十L2)

C6=0,

C7=pa)2 -2pw2-A(-aFM 'la'D'K)sln2kL■
AA(-a)2M +Ia)D+K)(cosh(LrL2)-Cosh(i)+i?))+2pa･ヱslnk(LI+L2)

C8芋 似 .′ad .K,-{蓋?;7L.717,DTC'.Ks'kS(I:.k.LL5,.,p如 (i..L2,

･(2-74)

これらの結果より･x=LI+Lzの面に休積変位Q.を与えた場合のx=0での音圧

応答は,

ptが f

-2pl･uJ

A(-a'ユM +/aD +K)fcosL･(I..-L2)-COSA(I.A+L2))+2pa,lstnA(LI+L2)
也

･･(2-75)

となる 入力を単位体和変位とすると.式 (2-75)は式 (2-69)と竿

し<.絹造 ･音響達成系においても音源位鑑と受音点の問に相反性が存在す

ることが分かる.
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Jr=O x=L･I X=Ll+L2

Jr=0の面を加振する場合

Jl=O J=LI X=Ll+Lz

x=Ll･L2の面を加振する場合

図2-ll 1次元モデル

次に3次元の速成系において.空気伝播等音の伝達特性を測定するときに

利用する関係式について述べる･図2-12のように,音f系領域L7.にある

点音源から放射された騒音が梢追系街域L2三の振動を介して青書系街域L2､に伝

達していく系を考える

式 (2-24)I(2-30)より,蘭域f2E･f2=･f2.においてそれぞれ次の
関係が成り立つ

45



Js.Tnl･U･･1･p･Z･,LS-ls.Tnl･U･'2'ptりdS-0. (2-76)

lsZ字ru･'2-dS烏1"U=L'd5-0. '2-77'

ls,字n3EutL=p･2,dSjs,7n3･U･'"p"d5-0 (2-78,

ここで,T.U,Pは領域表面の表面九 変位,音圧,nl,1'3はそれぞれ叙域

E2..f2､の裏面の法韻ベクトルである･また,各箭域の境界S.IS三･り まそれ

ぞれ,S.■･5.㌧S.E,S;･5}･S,一･S,一･5.2･S】̀である･添字 (i)は本来の位笹

に点音源を置いたときの状簸,添字 (2)は受昔点に点青酸を笹いた状態を

表している.初めから伝達特性の測定を考えているので,点 1に荷盃をかけ

るときは点 2の荷並はO,逆に点 2に荷重をかけるときは点 2の荷並は0であ

る場合に限定して議論を進める,

細道系L?,

モう sF

加採点周りの梢分

S,E6 5

受音点周りの槻分

図2 12.耕通と青野の達成系
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頚城の境界5.㌔S三2･S{.5,ユでは,構造系と音響系の境界の変位の法線方
向成分が連続となる_また.表面力の接線方向成分は0であり,前項間の境

界での条件は.

∑n2.U.ls:1--∑nl,U.Is:!=-∑nI.U.lSト

TJs22-nl.PESFO･

∑n2.U.[sZI=-∑n3.U.Isll=-∑n3,U.15号.
(2-79)

T.1521-n3,Prs言=0I

となる.ここで〝2は叙域(2,の表面の法線ベクトルである

各節域での税分を加え･式 (2179).およびS.l･5;上ではU-015,-上

ではT=0であることを考鹿すると.領域全体の積分として次式が得られる.

ls,.fnl･U･'''p(2,dS-lsfTnl･U･'2'p(I,dS吏 ･23･U･"p(2)dS-ls,,Tn3･UE'2)p-dS

=0 (2-80)

次 に境界S.'.S:'の半径 E.,6,をOとする

IEIII
E)一0(IS,F,･lLU･"p'2･dS-ls,LT′‖･U･'2'p"dS)
十J〝れ£ユ一0(ls.･Tn3･U･"p･2･dS-IS,ETl･3･U･'2'p(t'dS)

-EILLn｡～("[5..,･I･U:''dS-U･'2'ls..nLIP(1,dS)

･が (叶ls{′･3LP.nhsIP日,lSf,･3･U･{2'dS) (2-81)

右辺の第2項と3項において音圧Pは1/Eの特異性を有しているが,面積積分

はEのオーダ-であり0となる また,右辺の第 1項と4項は荷並の強さを衣

す体和変位の項である

Et･.-o字U･{2'lsf′M .･･d5-01
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i,･1･.Tu･'"l5..･Z3･P･"d5-0,
(2-82)

Ei･Lno亨p･"lsfn･.u･'1'dSA,.三一Q上1'･

EL,Tofp-ls.,n3･U.'"dS-p-Qこ三'･

式 (2_82)を式 (2-81)に代入すると,2点の体紋変位と音圧の問の

閑操式が導かれる

p{2)Q上.)-p(I)Qエコ1-0

この関係式は,青学系のみの相反定理と同じ形である

(2-83)

音響系に与えた荷重Q."･に対する音圧PMの伝達特性は式 (2-83)より

次の様になる

fill=と聖
Q三日q121

(2-84)

上式より,スピーカとマイクロフォンの位置を入れ換えて･左辺の代りに右

辺を音響伝達関数として測定することが可能であることが分る･実際の実験

では.休機変位よりも測定が容易な体格速度か休耕加速度を用いる なお･式

(2-84)は開口部等から音響的に伝達する経路が同時に存在する場合も同

様に成り立つ.

2.3 括言

構造 ･音響達成系の相反定理について理絵的な検討を行い次の様な結果を

得た

(i)勤的な構造間掛 こおいて相反定理が成立することを導き･音響系の相皮

定理と組み合わせることによって細道･著書系の相反定理を削 -た 構造

系の減衰項に関しては.減点が歪み速度に比例すると仮定した･

(2)速成系の相反定理を単純化 し.国体伝播騒音および空気伝播騒音の伝達

特性測定に利用できる関係式を導いた
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第3章 数値計井による相反性の検証

3.1 緒言

前章では.自動虎の牡音問題で利用する構造と音Yの間の三種類の相反定

劉 こついて説明した 本章では.境界要素法と有限要素法のモー ド解析法を

組み合わせた練造音響達成解析により,第2章で述べた相反定理の検証を

行った

具体的には単純な箱モデルを用いて.入力点と受曹長の間で相反性が成立

していること.この関係を利用して入力に対する受青煮音圧の伝達特性の&FJ

定が可能であることを数値計罪で示す

なお.本研究で作成した糾追音響連成解析プログラムについてはAppend.x-

Aにまとめている

3 2 相反定理の検Ⅱ

第2章で述べたように自動車の騒音解析で用いられる構造 ･音響達成系の

相反定理は図311に示す三種類のタイプに分けられる 構造系に加えられた

荷重と発生する音圧に関する相反定理,構造系に加えられた強制変位入力

(または強制速度または強制加速度)と発生する音圧に関する相反定理.雷管

系に加えられた荷並と発生する音圧に関する相反定理の順に説明する

3 2 1 構造系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理

図 3-2に示す単純な箱モデルを用いて検証を行った 筒モデルは縦

oⅠ8m.横018m.高さoLSrnの6面体で.上面に厚さ3×10､m.密度8ー5×

LOlkg/m'ヤング率104GPa.ポアソン比037の版が周辺単純Bl定で取り付け

られている 加振点は版の(006.006.0.L8)の位乱 費音点はキャビティ内部

の点(012.012.012)とした このモデルは図3-3に示すように符の外側の

空間についても々成しており.境界要素法(BE…)で計算する青野系の要素数

は9JO,有限要素法(FEIVI)のシェル要素でモデル化した綿造系の節点枚は256

J9



である EZI3-LIに要素分割Eglを示す.

境界条件と荷重条件を図3-5に示す.捕遁系から加振するときは.坂に単

位荷重を与え発生する受音点音圧の周妓女応答関数を計算する.逆に.昔y

(1)構造系に加えられた荷蓋と発生する音圧に関する相反定理

(2)横道系に加えられた強制変位入力と発生する音圧に関する相反定理

(3)音甘系に加えられた荷盃と発生する音圧に関する相反定理

図3 L 自動車の騒音解折で利用される3種類の相反定理
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系から加振するときは.本来安吾点となっている空間内鉱の点に単位体は加

速度の点音源を正吾,結果として生じる加振点での加速度の周波故応答関数

を計算する･ここでは加振点での振動を単純化するため,坂の上下方向の並

進自由度以外を全て拘束している

構造系と書f系が速成していない状態での板と内部空間の空間の固有振動

数を姦3-1に示す･坂の固有値解析には有限要素法の汎用プログラムMSC/

NASTRANを用いており,連成計算にもここで求めた固有値と固有モー ドを

使った 内部空間の固有角振動数人 はよ<知られている次式を用いて計算し

た値である.

m̂-最 (b22b32m;･b32bfm22･bfb22-3)L'2 (3-I)

ここで,m.Im】･ 〝･ユはo以上の整数 C｡は音速-b.Ibz,り ま箱の寸法であ

る.図316に坂の固有モー ドの形状を示す 連成計算には3000Hz以下にあ

る11個の固有モー ドを使い.減衰として各モ- ドにモー ド減衰比003を与

えた_

初めに本プログラムの精度を検証するため,MSC/NASTRANによる計算結

果との比較を行った.図317に椛造系に入力を与えた場合の両者の計舞結果

を示す 実線が本プログラムで計算した荷重/に対する受音点音圧pの周波数

応答関数.0がMSC/NASTRANの構造音響達成解析による計算結果である

MSC/NASTRANでは箱の外部の空間はモデル化 していないが.この荷盃条件

では外部空間に生じる音圧のレベルは低く内部の音場にはほとんど影響を与

えないため両者の対応は良好である

図3-8に稲造系に入力を与えた場合と音書系に入力を与えた場合の比較を

示す･実線が板を単位荷重/で加鼓した時の受普点音圧pの周波数応答関臥

Oが受音点に点音源を置き.版の加速度から計算した周波数応答関数であり

両者は極めて良好な対応を示している.以上の計算結果より.構造 ･音響速

成系においてもfEI反定理が成り立っていること,また,本定理に基づく伝通

特性の測定が可能であることが確認できた.なお,周波数応答閑散において,

約300HzとSOOHzのど-クはよに坂の 1次と2次の典振により.約90OHT.の

ど-クは内部空間の音響的な固有モ- ドによって形成されている
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MSC/NASTRAN

Frequency(Hz)

図 3_7 MSC/NASTRANの計舞結果との比較

構造系を加振

Frequency(Hz)

図3-8.構造著書伝達関数の比較
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3 2･2 構造系に加えられた強制変位入力と発生する音圧に関する相反定理

3 2 1と同一の箱モデルを用いて検証を行った.図 3-9に捕逸系から

加姦する場合と昔f系からbtl振する場合の境界条件と荷並条件を示す 紙道

糸から加東する場合は･加長点のx,方向以外の自由度を拘束 し単位加速度を

与える･一方.青書系から加振する場合は本来の加振点を完全拘束する.荷

Jr3方向に単位加速度

･rl方向以外の自由度を拘束

構造系を加振する場合

I - / _II

は周辺単純支持

単位体積加速度の点音源

図3-9 強制加速度加坂の境界条件と荷丑灸件
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重として貴著点に単位体FA加速度の点音源を置き.結果として生じる拘AI.氏

反力の応答を計芳する.達成していない状態の板の固有振動数と固有モー ド

を去3-2.図3-10に示す

初めに本プログラムを検証するため構造系を加振した場合について.トlSC/

NASTRANの計算結果との比較を行った 両者の計算結果を図31I1に示

す 強制変位加伝の計算法としては,ht)左点に対象としている系の 10'- 108
倍程度の質量を付加するLargeMassMethodt87Jを用いた･この時の固有モー

ドは加担点を拘束したモー ドにはば等し<なるが.oHz近鱗に図 3-12に示

すモー ドが追加される 3 2 2と同様,MSC/NASTRANの計算では喝の

外側の音場を考慮していないが,籍の外側に発生する音圧のレベルは低く.

両者の結果は良好に対応 している

構造系および音響系から加振 したときの計算結果を図3-13に示す 構造

系に入力を与える計算はLargeMassMethodを用い,音響系に入力を与える

計算では本来の入力点を完全拘束し拘束点反力から伝達特性を諌めた 反力

の計算方法についてはAppendlXA参照

計算結果からも明らかなように,昔V系から加振したときの音圧の周波数

応答は摘造系から加振したときの拘束点反力と良好な対応を示している

姦3-2 版とキャビティの固有振動数

図3-10 坂のモー ド形
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(u
)
)

Jt,rd

MSC/NASTRJLN

千 -I__i

Frequency(Hz)

図3_11 MSC/NASTRANの計井結果との比較

図3-12 LargeMnssMethodを用いた場合に追加される固有モード
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- 構造系を加振

｡ 音f系を加振

Frequency(Hz)

図3-13.強制加速度加握に対する音圧応答の比較

3.2.3 音響系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理

図3-i4に示す単純な箱モデルを用い.符の内部空間と外部空間に設定し

た愛書点と音源任せの間の相反性を倹証 した 箱モデルは縦 o_)8m,横

0L8m.高さ018mの6面体で.上面に厚さ3×LOJm.密度85×10-kg/mJ.

ヤング率 104GPa.ポアソン比0.37の板が周辺単純固定で取り付けられてい

る.音源は(005.005.10)の位置に.受普点はキャビティ内部の点

(005.005.005)に設定 した.騒音の透過経路は図3-15に示す 3種類を考

え次のモデルを用意した

(1)剛な坂に開口部があり,この開口部を介して音波が音響的に伝播するモ

デル (開口部の大きさは0045mmXOO45rnrn)

(2)弾性板があり.版の振動を介して音波が伝播するモデル

(3)弾性板に開口部があり.開口部を介して音学的に伝播する経絡と坂の振

動を介 し伝播する経路が同時に存在するモデル (開口部の大きさは

6)



0,045mmX0O45mm)

図3_16に要素分割図を示す 音場については境界要素法,坂の部分は

MSC/NASTRANの固有値解析で求めたモ-ダルパラメータでモデル化してい

る 表 3-3に青書と達成していないときのモデル (2).(3)の板のfa有振

動数を示す.モー ド減衰比としては各モー ドに003を与えた_

各モデルの計芽結果を図31I7-3-I9に示す_実線が点音源を箱の外

側に置いたときの青書伝達関数 (単位体維加速度に対する音圧の周波欺応答

関数),Oが籍の内側に音濃を監いたときの青書伝達開放である.計芳結果に

おいて.約 )80Hzのピークは坂の開口部と内部の空間が形成するヘルムホル

ツの共鳴器,約310.800Hzのピークは鮫の共振,約950Hzのピークは相の

内部空間の定在波によって形成されている したがって.開口部のないモデ

ル (2)には )80Hz周辺のど-クはなく,上面が剛な坂で形成されているモ

デル (1)には板の共振によるピークがない いずれのモデルにおいても実

線と○は一致 しており,相反定理が成立していることが確認できた.

図3_20にモデル (1)と (3)の昔甘伝達関数の比較を示す 両者の差

は開口部の有無であるが,こうした透過書の間組では開口部からの侵入する

騒音の影菅が大きいことが分かる.

3 3 ‡三言

構造と音響の相反定理を.柄通音響速成解析プログラムを用いた数値計井

により検討し以下の結果を得た

(i)等モデルの計算結果より自動車の騒音問題で使う三種類の相反定理が成

り立つこと,本定理に基づく音響伝達関数,構造音響伝達関数の測定が可

能であることを確認した.

(2)構造系に加えられた強制変位入力と発生する音圧に関する相反定理を蘇

用して構造音℡伝達排慨 を計井するときは.構造系の境界条件の追いに注

意する必要がある

(3)音響系に加えられた荷並と音圧の問の相反定理は.純粋に吉野的な経絡

と,一旦振動に変換されて伝達する経絡が混在する場合も成り立つ
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音源(005005.LO)

音源

(⊃
ミ三

開口部

/

開口部有り (剛壁)

図3-14 箱モデル

音源 昔源

一芸 .i_-:.

板の振動

=

納□部なし (弾仕板) 開口誰あり (弾仕板)

図3･)5.頓音透過のバターン
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板 (FEN) 開口部 板 (FE…)

箱の内部と外部 箱の内部と外部 符の内部と外部
の音場 (BEN) の音場 (I)EM) の音場 (BE…)

(1) (2) (3)

図3-16 要素分割図

去313 坂の固有振動数

(flP)()aP

(
q
P
)LJO
p
J

- 箱の外部に音源

∴ -I

Frequency(Hz)

図3-17 青学伝達関数の比較 (モデル (1))

.___i:__-I_-tI-Ii _:I_-I_

Frequency(lセ)

図3-18 音響伝達関数の比較 (モデル (2))
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- 符の外部に音源

;.iok l
Frequency(Hz)

図3-19.音f伝達開放の比較 (モデル (3))

- 弾性板+開口部

虹

Frequency(Hz)

図3-20 開口部の影守
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第4貢 実壌方法の検討と自動車構造における相反性の検証

4.1 緒言

前諒では･境界要素法と有限要素法によるモー ド解析法を組み合わせた構

造音響達成解折により.第 2車で述べた相反定理が成り立っていることを検

証した その結果.構造系に加えられた荷盃により発生する音圧の伝達特性

を測定する場合･受音点に点音源を置き構造系の入力点に発生する加速度あ

るいは拘束点反力を測定する方法が可能であることを確認した.また.富者

系に加えられた荷重により発生する音圧の伝達特性を測定するときは,入力

点と受音点を入れ替えて測定する方法が利用できることも確認できた

本章では･相反定理に基づき音響加擬で伝達特性を測定するときの実数方

法について説明すると共に 自動車の壌音特性測定においてこの手法が適用

可能であることを示す.はじめに.三種類の相反定理に対応した実数法定と

信号処理の方法について説明する.次に.本手法で用いる音源に要求される

性能と朝作したスピーカの構造,音涙のもつ加振力の測定法について述べる

L読後に.実際の入力点側から加振する方法と比較しながら,相反性を応用し

た方法が自動車の騒音特性測定に適用できることを実験的に破綻する

今まで述べてきたように.自動車の学者解析で用いられる相反定射 ま次の

三種類である.

(1)柄造系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理

(2)構造系に加えられた強制変位入力と発生する音圧に関する相反定理

(3)青野系に加えられた荷盃と発生する音圧に関する相反定理

(1)を活用した乗数は最も利用範囲が広いと考えられており,自動車では

サスペンションあるいはエンジンから車体への入力に対 して発生する音の伝

達特性の測定(52).航空横ではエンジン振動によって発生するキャビンの騒

音の伝達特性の測定 【47)等が報告されている また.加振力推定にも応用さ

れており,膏曹系の額音源によって励Eされた構造物の振動から昏源の体fd
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速度を推定する研究[5日.構造系の振動源によって発生している音圧から加

振力を推定する研究が行われている

(2)の相反定理を応用した例は少なく.自動車への応用は筆者らが路面入

力によって発生する騒音の解析に用いた報告【3)以外見あたらない.自動車以

外でも模型実験に適用した例【441が報告されている程度である

(3)は放射昔の問題,特に音甘系に限定される現象では比較的広く用いら

れている 自動車では.車外等音の伝達特性の測定に適用した事例の報告1451

が多く,エンジン表面から乗員耳位任に至る伝達経路のように途中に細道系

が介在する場合に適用した例は少ない.これは,自動車構造ではゴムのよう

な繰形的でない材料が多<使われていること.スポット溶接等振動の振幅か

らみるとがたの大きい結合手段が使われていることなどにより.相反定理の

前提粂件である線形性を満足していないというイメージが強くあること那一

因と推定される.

4 2 実験装置と信号処理について

(1)～ (3)の相反定理を利用した実験方法の順に説明する

4.2.1 横道系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理を応用

した測定

横道系側から加振横で加振する場合の実験状況を図4-1に示す 加仮線を

使った実験では.加振機と構造物との間に取り付けたロー ドセルで加振力を

測定し,これをレファレンス信号として受音点音圧の周波敦応答閑散を計算

する.このとき.加振方向以外の入力は謝定できないため.加振機と加振さ

れる構造物の間は横方向の入力が入らないように結合する必要がある

一方.相反定理を応用した音響加炭実験では.本来の受音点にスピーカを

置き.細道系の加振点での振動を測定する 伝達特性は,スピーカの加振力

(本論文では体絶加速度を主に用いている)をレファレンス信号として柄追系

の加振貴における振動の周波数応答関数として求める このとき振動を測定

する方向は構造系への入力の方向と一致させる,
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D/Aコンバータ
A/Dコンバータ

周波数分析器

図411 加振器を用いて構造音響伝達関数を測定する方法

自動車の実験では図4-2に示すようにスビ-カへの入力JMLu圧Eに対する入

力点の加速度応答aを測定し.次式を用いてスピーカの体積加速度に対する加

速度の応答に換算する

〝学 芸 -紹 (-

ここで･〃は構造看守伝達関数･Q.はスピーカの体積力は 度である.スピー

カの特性を表すQノEはt周辺からの反射の影書の少ない6面無管室で予め測

定してお<･Q.は実験中に直接摂J定することが理想であるが,スピーカは

キャビンの中に置かれることが多いため測定は容易ではな<.通常はこのよ

うな換算を行う

4･2･2 構造系に加えられた強制変位入力と発生する音圧に関する相反定

理を応用した測定

本定理を利用した音甘加振実験では.本来受音点の位猛にスピーカを必き.
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入力信号

図4-2 音響加坂で構造昔書伝達閑散を測定する方法

梢達系の加鼠点を拘束した状態で反力を測定する_このとき拘束する側の剛

性を拘束される側の構造物に対して十分高くとる必要がある 自動碑の襲音

問題では.タイヤが路面から受ける強制変位入力に対する音圧応答の測定に

適用される.タイヤはロー ドセルに対して剛性が低いためこの粂件を満たし

ている

図4-3に梓造系を加巌練で加振する場合の実襲装置を示す.加振練を使っ

た集魚では.加鼠点の変位 (通常は加速度を用いる)を測定し.これをレファ

レンス信号として受音点音圧の周波歎応答関数を計算する このとき,加振

方向以外の変位は0とする必要があり.加振鯉と加振される柄造物の間は加

振力向と直交する方向に変位しないように結合する必要がある

一方.音響加栃ではスピーカへの入力屯圧Eに対する拘束点反ノJFrの応答

を測定し･式 (4-3)を用いて構造系にJJuえた強制加速度入力u,Lこ対する音

Ifの応答開放F/に変換する 実験装置を図4･4に示す このとき反力を測定
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図4-3 加振器を用いて耕造書f伝達開放を測定する方法

する方向は柵遁系への変位入力の方向と一致させる

〃-蛋-告-告蓋 (4-2,

QノEはスピーカ特性であり.4 2 1と同様,予め無響室で測定しておく.

音響加掛 ま油圧加振綾では戴しいとされる前後.左右方向の特性測定も容

易であり.4個のスピーカと4積分の3軸Ej- ドセルを使えば前席,後席の

乗員の耳位缶に対する4絵3方向の伝達関数を一回の尖兵で珊定することが

できる･多方向の滴定が容易にできることは.油圧加振織のような大型の設

備を必要としないことと共に相反定理を応用した昔守加振法の優れる点であ

る

なお.ここで多点加塀とは.構造物の伝iB特性を測定するJI一法としてdL.k及

している多点ランダム加振法のことである 図4-5の掛 こ榊造物をN個の加

振撫で加炭し.伝達特性を表す周波数応答帆歎II11を測定する糊合を考える

71



入力信号

図414 音響加拓を利用する方法

評価点の加速度 Ia.)は.各加振撫からの入力 f/Iに対する応答の句となる.

(a)=lH]U7･ (4131

両辺の右側からfr l'をかけると.

(alLfで-lH]UIV')T (4-J)

ここで.'は複素共役を表す 入力として互いに相関の低い信号を使えば

flu/暮['の逆行列が存在し,式 (4-5)を【HJについて解くことができる.

したがって,各入力に対する各応答の伝達特性 【〃】は次の様になる

llJj-(a)LrrluIV･lTr' (4_5)

4.2.3 音響系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理を応用

した測定

本定理を利用 した音響加振実験では,本来受音点の位潜にスピーカを置き,

額音源表面に設定したマイクロフォンにより音圧を測定する.Egl4ー6に音源

マイクロフォン

図4-6.騒音源側にスピーカを置いて盲管伝達r姓慨 を測定する方法
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入力信号

図4-7.相反定理を応用した方法

側にスピーカを置<場合,図417に相反定理を利用 した場合の実験装置を示

す ここでは騒音汲側にスピーカを置く方法として.畢音源表面に′ト型のス

ピーカを荘く方法を図示しているが.巣音源,例えばエンジンの形状を額擬

したスピーカを加振用の音源として使う場合もある【89】.

襲音源のもつ体繊加速度に対する音圧の応答関数Hは,受普点に置いたス

ピーカの体械加速度Q.と軽音源表面の音圧pより次のように計算する

〝-左-指 (4~6)

実験ではスピーカに入力した電圧Eにたいする音圧の応答['/Eを測定し,予め

測定しておいたスピーカ特性QノEを用いて換井する

この方法は.エンジンから乗員の耳位置までの音響伝達関数の測定.エン

ジンから車外軽iuY･を評価する点までの音書伝達関数の測定等に適用される

実験は効率の点からランダム加嶺を行うことが多いが,車外壌音の伝達特性

測定のように音源とマイクロフォンの間の距離が大きくなると測定時のコ
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ヒ~レンスが下がることがある.これは.図4-8に示す掛 こ.スピーカから

出た音がマイクロフォンに届く時間が.FFTで処理する 1ブロックの時間に

対して無視できない大きさとな り,応答信号に一つ前のブロックの音が混

じったり･収録時間内にマイクロフォンに届かない苦があるためである.空

気の音速は拙速体の音速に比べて小さいため,音波とマイクロフォンの転任

Lが欺メー トル以上ある垢合は･この誤差に対する対訳をとった方がよい.方

法としては･一難プEjックのデータ点数を増やし,入力信号として初めと終

わりの入力を0とするノー ス トランダム信号を用いること,更に入力信号と

出力信号の間に2点間の距離を音速C｡で割った時間差を設定する方法等が考

えられる コヒーレンスを改善する方法はいろいろあるが.バース トランダ

ム信号と時間差を用いる方法がデ-夕虫の増加もなくLaも合理的な方法であ

る

図419に入力信号として連続的なランダム信号を使いハ二ングウインドー

で処理 した場合と,バース トランダム信号を用い入力信号と出力信号の間に

スピーカ 打 ち｢
にP マイクロフォン



時間差を設定した場合の比較を示す.実験は半無響室にLLL両を置き,マイク

ロフォンをエンジンオイルパンの中央位置.スピーカを姑両のatrl方75.rL.前

輪ホール中心から後方約50m.高さl_2mの位題目こ設定した この時マイクロ

フォンとスピーカの拒離は約9mとなり,音波がスピーカからマイクロフォン

に到達するまでの時間は.9/340-〒003秒となる 1ブロックのデータ点数

は LO24,サンプリング周波数は8192H之である 測定結果より,コヒーレン

スが改善されることが確認できる

マイクロフォン (オイルパン表面)

室 ≡ =

上

500 lCNX) 15(氾 2(X氾 2500 3000
Frequency(HZ)

図4-9 コヒーレンス改善状況
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4･2 4 スピーカの加振力を換井するときの誤差

本論文の実験ではスピーカの加振力を入力電圧に対する周波数応答関数と

して処理している しかし,スピーカまで含めた確気 ･菅晋 ･綿ia系におけ

る力の項は屯流であり【90-91ト厳密にいえば加振力として測定すべき物理丑

はW /Oである (図4-10) また･スピーカコーン表面の加速度0,は,表

面の外側にかかる音圧p･にも依存し･n･を正確に- るためには･loの他にp.

の測定が必要となる 受書点は多<の場合･乗員の耳比丘でありIP,与まスピー

カ特性を測定する無V室よりもレベルが高<なるのが一般的である.

電流の代わりに電圧を使うことと･スピーカ周辺の音圧の影響を調べるた

め.車室内にスピーカを設正した状態でコ-ン紙の振動を測定し,無響室で

5.1J定した結果と比較した･実験状況を図4111,入力電圧Eに対する可動部

表面の速度vlと音圧p.の比較を図4112-4-13に示す 実験は半無響室

にFRの普通乗用車を荘き･レーザ ドップラー振動計を用いて.前席左 ドアの

ガラス越しに速度V.を測定している･用いたスビ-力は外形寸法が約06mX

O3mXO25mで･直径02mのユニットが取り付けられている.

スビ-力を車室内に置いた場合.コーン紙表面の音圧は無響室での値に対

して3-4d8程度変化しているが,速度vJの測定結果は良好な対応を示して

いる したがって,加速度0.の変化も小さく･無響室で測定したスピーカ特

性Q./Eを車室内に置<場合にも適用可能であることが分かる

レファレンス信号としてスピーカへの入力電圧を用いる方法の他に.エン

クロージャー内部の音圧p,(図4-10)を用いる In.emalP,essure

lVleasuremcnLMethodl92)がある これは･内部の音圧が可動部の振動に依

存し,外部音場の影響を受けないことを利用した方法である In【ernaI

pressureMeasurementMelhodはスピ-力が針 ヒし入力屯圧に対する体梢速度

の応答特性が変化しても使える理論的には優れた方法であるが,スピーカ内

払音圧の測定梢度に対してやや影野を受けやすいという欠点がある これに

対して入力電圧を測定する方法は簡単であり,十分な榊嬢が得られることが

碓放されたため･本研究ではスピーカへの入力電圧をレフー/レンス(言号とす

る方法を用いた
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粛 ＼

エンクロージャー

図4-10.スピーカの捕造

CZ14-11 キャビン内での音圧上界がスピーカ特性にJTj-える影響の磯村
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Frequency(Hz)

図4-12 人カモ圧に対する表面振動の応答の比較

(q
p
L
g
F
d

120

110

LOO

90

80

70

無響室

車室内

∵ 十

O LOO 200 300 400
FrequcllCy(Hz)

図4-I3･入力屯圧に対する表面音圧の応答の比較
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4.3 青書加振に用いる音源について

相反定理を利用した実験では,本来マイクロフォンを置くべき受盲点に加

振用の音源を笹く. したがって.音源として用いるスピーカにはマイクロ

フォン程度の質丑と大きさで,対象としている系の音響特性と振動特性に影

Vを与えない等価的な点音源とみなせるものが求められる･音V加坂に関す

る研究 【例えば文献 37】では発音部位を絞ったスピーカを用いることが多い

が,測定精度を考えるときはスピーカ全体の重さと大きさが与える影牢を辛

慮しなければならない.

音源全休の代表寸桂を2f一とすると,等価的な点音源と見なせる条件は理想

的にはk/.･<1とされている 例えばk/.=0･1とすると･100Hzでは2/,-01mと

なる しかし.厳燕にこの条件を満足する音源は加振力 特に耽い周波数で

の加振力がとれないため現実的ではない･実用上 2Jが波長の 1/8 (k/.-04)

程度までは点音源として近似できるが,自動車の実験に使うには加振力が不

足する

音源が点音源的であるためには.次の3つの条件を満たす必要がある･

(1)音源の体経が周辺の空間の体馴 こ対して無視できること･

(2)無指向性であること

(3)更生が0であること

相反定理を応用した音響加巌では.乗員耳位置あるいは車両から離れた受

音点におくたれ 音源周辺の空間は十分にあり (1)の条件は比較的容易に

満足される 条件 (2)紘.複款の在勤面を設け複款の方向に音波を放射す

ることである程度補うことができる しかし,1000Hz以上の周波敦では大き

さの点で使えるスピーカがないため.振動面の前にパイプ状のホーンを設け

ホーンの開口部から音波を放射するタイプの音源を用いる以外方法がない

条件 (3)はスピーカが並くなる低周波の実験では問題となるが,スピーカ

の質尉 ま車の質馴 こ転べて′トさいので支持方法を=夫することで対応できる

図4-14(a).(b)に音響加腹のために製作したスピーカ.図4-15にそ

れぞれの適用周虚数範囲の目安を示す 本研究では適用する周波数別に4種

類のスピーカを用潰した
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ヒーカユニ ソト

(20cJllX2個)

外'ti¢208(大)

F.& .̂,
FosLex什FE83×6個 (小)
(2)球邸スピーカ

(1)人相対血スヒーカ

(2)球型スヒーカ

Ig4-14(a).試作した祐椎のスヒーカ

8】



Fostexs祉 FE83×2

(3)小柳 帽 スピーカ

Fostcx杜FDl0】×2

(4)ホーンスピーカ

周4-14(b).試作した各棟のスピーカ
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IO JCK)

l 測定可能範囲

- 捕度の高い測定が可能な範囲

)000 1rNW

(り大型対面スピーカ
■ -

(2)球型スピーカ (大)

(2)球型スピーカ (小)

(3)小型対面スピーカ

(4)ホーンスピーカ

図4-15.適用周波数の目安

4 3･1 低周波 (15-100Hz)用のスピーカの製作

最も低周波数用の音源として･直径約020rnのスピーカユニットを使った

図4-14の (日 のような大型の対面スピーカを製作した

この音源は･コーン範の振動による反力が構造的に車体を加振するのを防

ぐため･2つのスピーカユニットを006rnの間隔で対面させて反力をキャン

セルする補遺としてある･スピーカコーンの質量は歎グラム～数十グラム軽

度であり･誤差を生む要因としては見落としがちであるが,無視できない場

合があることを説明する.

低い周波数で使うスビ-カはある程度容横のある箱が必要となるため 図

4-16のようにシー トに乗せて使うのが一般的である こうした使い方をす

る場合･スピーカの質屋により対象としている系の特性が変化することは遮

けられない.より大きな誤差はスピーカの可動部の振動により生じる反力が,

スビ-カの質最とシー トのバネによって形成される固有モー ドを励起した時

に生じる.ここでは･絹退青学伝達関数を測定する場合について考える ス
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ビーカで車両を加仮したとき観測される車両の加速度ohLスピーカの体紙加

速度Q.によって音書的に励起される如 .とスピーカの可動部が動くときの反

力/.によって補遺的に励起される項0.の和となる

a胡Q+Om=JIDQD+fJ〝ふ (4-7)

ここで,Hは構造系に加えられた荷盃に対する音圧の周波数応答関数.fl.

はイナータンスである･9.と人はコヒーレントな入力であり･それぞれの加

炭力によって発生する振動0. 0 を区別することはできない

図4-17に板を挟んでスピーカをシー ト上に直いた場合と.ウレタンブ

ロックを挟んだ場合の車両先端の加速度Oの測定結果を示す･図の綻軸は入力

電圧Eに対する加速度Oをとっている 実験に用いた車両はFF普通乗用車で･

運転席のシ- トの上に直径02mのスピーカユニットを上向きに取り付けた音

源を乗せ,半無管室で測定を行った 濃い実検が板を挟んだ場合の結果,請

い実線がウレタンブロックを挟んだ場合の結果である 加速度のデータは20

- 40Hz前後の低い周波数域で異なっているが.これは式 (4-8)の〃J.

スピーカユニット

図4_L6 スピーカ設置状況
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の項が大きな影響を与えているからである

同じ車両について･加速度を測定した点からインパルスハンマで加振し.

スビ-力の可動部蓑面の音圧を測定した結果を図4-18に示す iaい英検が

板を挟んだ場合･削 ､英銀カり レタンブロックを挟んだ場合の結果である.

2本の掛 まはぼ重なって35り-スピーカの支持方法による車両の構造青書伝

達関数の変化はほとんど無く凋 4-17に示した結果にはコーン紀の右肘 こ

起因する誤差が含まれていることが分かる.

図4119に本研究で製作した大型対面スピーカを用いた場合の加速度Gの

測定結果を示す この図は図4-17とはFF小型乗用車の測定結果であるが,

加速度測定位乱 スピーカ投定位乱 測定条件等ははぼ同一である.板を挟

んだ場合とウレタンブロックを挟んだ場合の測定結果の差は微少であり.

コーン紙が振動する時の反力による誤差が改善されている 文#[527では.直

接構造物を加振した場合の測定結果と音削 口振の測定結果が低い周波数で艮

なっているが,ここで述べている反力によるものであると推定される

板をはさんだ場合

ウレタンブロックをはさんだ場合

(
q
p
)
Do

l
l,

0 20 40 60 80 J00
Frequency(Hz)

図4-i7 上面にスピーカユニットを設けたスピ-力による測定結巣
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坂をはさんだ場合

ウレタンブロックをはさんだ場合

0 20 40 60 80 100
Frequency(Hz)

図4_18 インパルス加齢 こよる測定結果

板をはさんだ場合

ウレタンブロックをはさんだ場合

0 20 40 60 80 L00
Frequency(Hz)

図4-19 大型対面スピーカによる測定結果
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図4-20.低中周波用スピーカの指向特性

4.3.2 低中周波 (20-1300Hz)用のスピーカの製作

比較的広い周波欺域で使える音源として図4-14の (2)に示す球型のス

ピーカを製作した 大きさは外径が中0176mと90206rnで.いずれも6個の

小型のスピーカユニットと球型のエンクロージャーから構成されている 商

い周波敦では無指向性を廉廉するのが難し<なるので,複数のスピーカユ

ニットを使って指向特性を改善している.

図4-20に6面無℡童で測定した00176mのスピーカの中心から02rnに

おける指向特性を示す スピーカの半径をI｡とすると.kI｡-L9-2Lとなる

1200- 1300Hz程度まで無指向性が確保されている 実用上測定はこの周波

数まで可能であるが.一般的に認表されている点音源と見なせる範図を遥か

に超えており後で述べるような多少の制約を受ける

4.3 3 中高周波 (80-2000Hz)用のスピーカの製作

球型スピーカよりも少し高い周波数まで使えるスピーカとして図4･14の

(3)に示すような小型の対面型のスピーカを用意した これは2個のスヒー
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カユニ ットをfacetofaceで組み合わせ.間にスベ-サを挟んだものである

スペーサはスピーカの可動部と可動部で因まれた空間の容校を拡張 し.低い

周波数の加振力を上げる効果がある.図4-21に中心からの拒離 0.2mにお

ける指向特性を示す.なお.図4-22のような仕切り坂を入れるとスヒ-カ

コーンが平行移動するモー ドがな<なりより理想に近い音源となる.

4.3.4 高周波 (150- 3000Hz)用のスビ-力の製作

高周波用スピーカとしては,コンプレッションドライJて2個とホーンを組

み合わせた図4-14の (4)に示す音源を製作した このタイプの書流の利

点はパイプの先端の径を細<すれば点者腹に近づけることができる点にあり,

今回は上限周波数を考慮し¢002mとした.図4-23にホーン先端から012m

における指向特性を示す

コンプレッションドライバを用いた場合の問題点は.コンプレッションド

ライバ自体が障害物になり指向特性を悪化させることである 箪者らはホー

ンを長<すると共に.複数の小型の ドライバを用いることで測定誤差の出に

くい構造としている

ltO

1..｢ ′ ＼ _〟 . 90o .

骨

≡F../.5.00 ..& __.5&.2ふ _25品_.,i o'
Frcqucncy(Hz)

図4121.中高周波用スビ-カの指向特性
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1次のモード

図4-22.コ-ンが平行に移動するモードの対策
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図4-23.高周波用スピーカの指向特性
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4.4 音源の加振力測定

音f加振実験では音源の加振力として.体級速度または体積加速度を用い

る 以前は体積速度が一定となるような構造の音源も検討されたが【931,良

近はスピーカの可動部の振動を加速度計あるいはレ-ザを利用した振動計で

直接測定する方法か.周辺の音圧から逆井する方法で加振力を測定するのが

一般的である.本論文の実験では.高周波数城での誤差が小さい方法として.

6両禁書室で測定したスピーカ周辺の音圧から点音源の式を用いて捧税加速

度を逆算する方法を用いている.

4 3章で述べたように,音書加長実験では音源を点音源として伝達特性の

測定を行うが･必ずしもk/.-1となる範囲でスピーカを使っているわけではな

い.したがって.加速度計等で測定した音源の加振力は点音源と見なしたと

きの等価的な加振力とは異なっている 有限体棟の呼吸球の式 (4-8)と点

音源の式 (4-9)から明らかな様に.同一の体積速度Q,を有する音源であっ

ても中心からの距離rにおける音圧の振幅のレベルは点音源よりも低(なる

p-壷 讐 C-∫- (JJ,

p -讐 e･,Ar (4-9,

ここで･距離 kは波数･aoは呼吸球の半径･Iは√丁である

実験的に鞍密な点音源を実現することはできないため,境界要素法の計算

で点音源と見なしたときの等価的な体横速度を用いた補正が可能であるかを

検討した 対象としたスピーカは･無指向性ではあるがkl,.lを満たしていな

い球型スピーカ (小)である 図4-24に計算モデルを示す スピーカの近

くに直方体を置き,この物体の表面上の苦学伝達関数が精度良く求められる

かを調べた 要素分割を図4-25に示す.計算は対称性を考慮しl/4モデル

で行った 荷重条件としては可動部相当の要素に一定の速度を与えている

図4_26にスピーカの中心と測定対象物との拒離L=05mのときの音響伝

達関数の計芽結果を示す 球音源と点音源は同一の体梢速度を持つが.間波

数が識<なると両者の結盟は兄なっており,輔正無しで使えるのは200日∠程

度までであることが分かる 補正結果 (a)はスピーカを点音源と見なし,中心

90

からP方向 lm (図24参照)の点における音圧から式 (4 9)より求めた

等価的な体捕速度を用いて補正した結果,補正結果(b)はQ方向の音圧から補

正した結果である この補正に用いる音圧は.空間に音源だけが存在する場

合の計算篭巣を用いている.等飯的な体稲速度を使うことで無指向性が保証

されている1400Hz程度まで曹f伝達閑散が高い精度で決められることが分か

る.

次にL=01rnとした場合の計弄結果を図4-27に示す 音源と対集功の距

岸が近すぎると.補正を行っても600Hz以上では誤差が大きくなることが分

かる 岡辺の音場が点音源的な特性となるためには,図4_28のようにある

図4･24 体摘速度補正法検討用モデル
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程度の拒無を必要とするためである.拒耗 Lを変えた計算を行った結果.こ

のスピーカでは対象物との距離が015m程度確保できれば点音源として使う

ことができることを確認した

計昇格巣を確認するため.球型スピーカ (小)で洲定した音響伝達関数と.

より小型で高い周波数まで無指向性が保証されている小型対面スピーカの測

定結実を比較した 図4-29にスピーカを運転席の耳位定,マイクロフォン

をエンジンのロッカカバー上に設定し,半無曹室にて測定した音響伝達関数

を示す.実験はFR普通乗用車を用い.運転席と助手席の耳位定にスピーカを

固定し.バ-ス トランダム信号を用いた多点同時加操を行った 実線が球型

スビ-力 (小).薄い実線が小型対面スピーカを用いた測定結果である いず

れも6面無響室で測定 したスピーカ周辺の音圧から点音源の式より等価的な

体稚加速度を求め,体横加速度に対する音圧の応答に換算している 両者の

結果は,スピーカ特性の換算による誤差を含めて約1300Hz前後まで一致 して

おり.計算結果から予想された上限周波数1400Hzに近い領域まで精度の高い

測定が可能であることが確認できた.

壁の窒素分割 く[/4モデル) 音源の要素分割 (l/4モデル)

図4-25.要素分割Eg)
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図4-26 青学伝達閑穀の計算結果
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図4 27.音f伝達関数の計算結果
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点音源的音場

図4-28 有限体積の書源が点音源となる範囲

- 球型スピーカ (小)

- 小型対面スビ-力

0 500 I000

Frequcncy(I-lz)

図4-29 確言忍実験
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4 5 相反性の実検的検証

4･5 1 構造系に加えられた荷壬に対する音圧応答の測定

ハンマで加振 して求めた運転席耳位置音圧の応答と.音響加振で測定 した

音源の体積加速度に対する加速度の応答を比較し,音響加振の精度を確認し

た 実射 まFF小型乗用車のFullyTrlmmedBody(車両からサスペンション,

エンジン･駆動系を取り外した状態 内装材有 り)を対象とし,ハンマ加鼠

音響加握とも半無響室において図4130に示すように事体をエアーマウント

で支えた状態で測定を行った

ハンマ加腹では,加振力の入る位蒼と方向を厳密に音響加坂と合わせるた

め-音源加坂において車体振動を測定するために取り付けた加速度計を加振

した また･音響加虎は･前席 ･後席の耳位置に固定した4個の球型スピー

カ (小)を用い･バース トランダム信号を入力とした多点ランダム加振法を

適用 した その軌 スピーカは中心がマイクロフォンのダイヤフラムの位置

となるように設定 している･これは.構造音響伝達関数の測定結果に対して,

スピ~カ有 り無しによる車体特性の変化よりも,マイクロフォンとスピーカ

中心の位音がずれることによる影響が大きいからである

図4-31に測定結果の比較を示す 加振点および加振方向は,左サイ ドシ

ルの前端の上下方向である (図4-30とは異なる) 一部コヒ- レンスの低

い周波数域 (国中Oで示した箇所)で対応が寒いところもあるが,両者の測

定結果は良好な対応を示しており,100Hz程度までは音響加坂でハンマ加振

と同等の精度で構造音響伝達関数の測定が可能であることが確認できた

埴体にはスポット溶掛 こよる接合など裸形的でない結合方法が用いられて

いるため,ハンマ加嶺と音響加坂の対応がよくない周波数域の測定結果はど

ちらの結果が正しいともいえない また.ハ ンマ加振では.加振位..iFWと加凝

方向の微妙なずれによる誤差が意外に大きく.経験的には両者に注意した厳

密な実験をすればするほど音響加振の結果に近づくことが多い この検証実

額においても･加速度計の近くを加振すると.図4-31のように対応 した結

果は得られない
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響 - 状況 ト ､

J 車体 ~ t

t二 手 一･

インパルスハ ンマ

(a)ハンマ加振

球型スピーカ (小)

(b)音響加振

EZl4･30 測定精度の確認実額
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- ハンマ加振

- 青学加振 (球型音源 (小))

0 20 40 60 80 100
Frequency(Hz)

図4_31.構造音字伝達関数の測定結果の比較

4.5 2 構造系に加えられた強制変位入力に対する音圧応答の,LAtJ定

後輪を油圧加振機を用い加速度一定で加巌して求めた音圧応答と,運転者

の耳位置にスピーカを置いて測定した後輪の拘束点反力の応答を比較した

供試射 ま.サスペンション.エンジン,駆動系等が全てついた状態のFF小型

乗用車である 図4132に実験状況を示す スビ-力の発生する加振力は.

柄道を加振する加振鯉に比べて大きくとれないため.青書加振はSN比の点で

不利になり易い この実験でも.前席.後席の左右に合計4個の球型スピー

カ (小)を置き.バース トランダム信号を用いた多点ランダム加振を行って

いる.

図 4_33に上下方向に加振した時の 100Hzまでの音圧応答の測定結果香

示す 濃い実掛が油圧加転機で測定した加速度に対する音圧の周波数応答.

1削 ､実線が音響加坂で珊定した周波数応答である 自動中綿道では.タイヤ･
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サスペンション等に振幅依存性の大きい部品が政多<使われており,振動に

関する相反性も厳密には成り立たない 鞘遁系を加振した結果と昏f加在の

結果は完全には一致していないが.両者の差が大きい周波数では伝達関数測

定時のコヒーレンスも低い 自動車構造の持つ非線形性を考えれば, 100H7

までの測定ht度は実用上充分な範囲に収まっていることを確認した.

マイクロフォン

(a)シェーカ加振

朋 スビて 小̀'

(b)スピーカ加振

図4-32 測定鞘度の確認実額

9S

- 油圧加坂詰による測定

- 音f加振 (球型音源 (小))

0 20 40 60 80 100
Frequency(Hz)

図4133 測定精度の確認実験

4･5 3 音響系に加えられた荷重に対する音圧応答の測定

車室内の受昔点にスピーカを騒いて測定した車両OlJ方の音響伝達鮒数と,

車両側方にスビ-力を荘いて測定した受音点の伝達関数を比較した.供抗体

はサスペンション.エンジン,原動系等が全てついた状態のFR普通乗用車で

ある 音源としては′ト型対面スピーカを使用した.

図4134に半無書室で測定した結果を示す 浪い実線がスピーカを車重内

のほぼ中央に.マイクロフォンを車両の右側方約1mの位置に置いて測定した

入力電圧に対する音圧の周波数応答開放.薄い実線がスピーカとマイクロ

フォンを入れ替えたときの測定結果である.測定結果には.マイクロフォン

とスビ-カを入れ替えるときの位朕のずれ 大きさの遠い等から生じる誤差

が含まれていることを考えると.両者は極めてよ<一致していることがわか

る 自動車構造においても.相反定理が成り立っており.2000Hz弱まで本原

99



-車室内に音源
-車両卸方に音源

｢1--′r

Frequency(Hz)

図4134 測定精度の確認実験

理に基づく音響伝達閑散の測定が可能であることが確認できた

次に昔甘伝達関数の測定誤差を,本来の軽音源側にスピーカを置<方法と

比較しながら考察する 音響伝達関数測定時の誤差の多(紘,加振嶺として

用いるスピーカが音源周辺の音響特性を変えることによって生する.図4-2

9で示した様に.受音点にスピーカを置<方法は多少大きめの音源を使用し

ても精度が確保できることが分かっている 昏音源にスピーカを置く方法の

精度は,図4-35に示すようにエンジン表面とオイルパン表面にスピーカ程

度の箱 (008mXOO8rnXOO3rn)を置き,受音点から加振する方法で検討

した 実負は小型対面スピーカを前席,後席の4点に匪き.パ-ス トランダ

ム信号を用いた多点ランダム加坂を行った 供試体はFR普通乗用Jliである

図J136に乗員耳位置から加擬して測定したロッカカバー表面の音響伝達

100

関臥 図4-37に噂両中心から左側方75m,高さ 12m,前梅のホイールセ

ンタ位置から加振して測定したエンジンオイルパン表面の青書伝達舛敦の測

定結果を示す いずれも.強い実線力噌 涙表面に直接マイクロフォンを置い

たときの音響伝達関数･ 削 ､実軌 まスピーカ相当の箱を置いて測定 した青書

伝連関敦である-ここではスピーカへの入力電圧に対する音圧の周波数応答

で表示してある

箱の大きさは･自動車の壌雷同巧で臥 トの高い200-2000Hzの書を出すス

ピーカとしては必要最小限の大きさであると考えられる.しかし,軽音源筒

jZZの狭い空間に置かれているため･低い周波数から音響伝達関数のGJ定結果

に影響が現れている･これらの結果から.狭い音源側にスビー九 空間的に

余裕のある受昔臥 こマイクロフォンを置く方法よりも.それぞれを逆の位置

に置く相反定理を応用した方法が有利であることが分かる また.大型のス

ピーカが使えることは.加振力の確保を容易にするためSN比の点からも好ま

しい

オイルパン

図4-35 軌定精度検討実鼓
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Frequency(Hz)

EZI4I36 エンジン上面の音響伝達関数測定結果

500 1(X氾 1500 2000

Frequency(Hz)

図4-37.エンジン下面の音響伝達関数測定結果
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4.6 括言

自動車の単音解析で用いられる三健類の相反定理に基づき音■加転で伝達

特性を測定するときの実験方法･音源として用いるスビ-力に要求される特

性･自動車榊速の牡音特性測定に適用した場合の精度を磯村し以下の結果を

得た.

(I)スビ-カの加振力の換井には-無響室で測定した入力電圧に対する体放

速度 (または体絹加速度)の周波数応答関数を用いることができる 車室

内に正し､た場合,コーンにかかる荷重 (表面の音圧)は禁書室とは異なる

が実用上十分な精度がある.

(2)50Hz以下の低い周波数の構造音響伝達関数の測定に用いるスピーカで

は,コーンが振動するときに発生する反力をキャンセルするような絹法に

しないと測定結果の柵度が悪化する可能性がある

(3)音源として使うスピーカは無指向性であることが重要であり,この条件

を満たす場合は一般的にいわれているよりも高い周波数まで等価的な点音

源として使うことができる ただし,スピーカ周辺の音場が点音源的にな

るまでの距離が確保できるという条件を満たすことが要求される また.

加振力は理想的な点音源と見なした場合の等価的な値を使わなければなら

ない.

(4)音響加振法により自動車の塔音低減倹肘に使える十分な精度を有する

データを得ることができる また,本手法は竪音源側から加振する一般的

な実額法に対して美袋装正が簡単になるなど幾つかの磨れた点があら



第 5章 構造系に加えられた荷Jlと発生する音圧に関する相反定理を応用し

た車室内唇音の研究

5.1 緒言

これまでの辛では,耕造系に加えられた荷重とこの荷重によって音曹系に

生ずる音圧に関する相反定理,構造系に加えられた変位入力と発生する音圧

に関する相反定乳 音響系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定

理について基礎的な換村を行った.本章では,綿造系への苛立と発生する音

圧に関する相反定理を応用した実験と数値計軌 こより,自動車のキャビン内

に発生する低周波数域の価体伝播昏昔の低減方法について考察する 初めに

簡単な解析により.低周波騒音の低減をtglるときは.キャビンの内部の尊書

を車体パネルからの放射音と据えるよりも.音曹的に加振された車体振動と

握える方が合理的であることを述べる.次に,音響加振法を活用し.エンジ

ン振動によって発生する車重内部のこもり音の低減,サスペンションからの

入力によって発生する低周波曝書の低減を行った事例を報告する

キャビンの中で発生する塔昔は.構造系である車体の振動特性と車体パネ

ルで囲まれた内部の昔書系によって支配されている 低周波での音響系の特

性は媒質の形状に大きく依存するため.一旦デザインが決まってしまえば変

更できる余地はほとんどない したがって.実験解析で低周波騒音の佐波を

図るときは.図5-1のように加振実数と実験結果に基づいたモ- ド解析より

内部の音圧に影守の大きい連成モー ドを見つけ出し.構造系側から対策を行

うのが一般的であるL63) 第 1帝で述べたように.音圧に影響の大きい速成

モ- ドを'.rLngmOde''と呼ぶことがありt661,このモ- ドを把握することが額

苦低減への第-Jjとなる しかし.自動車構造は減衰の高い多数の固有モー

ドを有しているため,実験的に''‖ngmode-'を特定することは容易ではない

キャビン内尊書の解折方ラムには上記の実験的な方法の他に.納追系と育℡

系を共に有限要素法で離散化し数値的に計算する方法L65.80.81などⅠ.ある
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いは細道系を有限要素法,音℡系を境界要素法で離散化して計罪する方法が

あるr85).本章で扱っている低い周波数の個体伝播襲音は比較的締単な現象

と考えられているが.車体練造の基本的な部分のモデル化でもLO'オーダーの

節点数を必要とし,内装材.エンジン ･駆動系等を含めた完全な車両の特性

を数値的に計算することは手軽にできることではない.

柵通と書fの相反定理を応用し,放射昔の間頴を昔書的に加振された構造

体の振動問題と凍える考え方は 1960年代から提案されていたr20).しかし.

自動車の襲音解析では殆ど注目されることはな<,数年前までは構造 ･音f

車体の加娠実検

車体振動と評価占音圧を測定

実検モード解析

音圧のピークを形成する連成モードを特定

構造変更後の特性を予測

横道変更後の評価点音圧測定

図5-1 低周波曝書低減の手順

LO6

達成系において相反定理が成り立つことすら殆ど知られていなかった.1990

年代に入って自動車の騒音間掛 こも相反定哩を利用した実験方法が活用され

るようになってきたが,その利用法は青書加坂が桝造系を加振する方法より

も実験が手軽で.加振嶺が取り付けられないような場所の測定が容易にでき

る点が襲謂されている【52).車体あるいは車両について.昔f加塩で振動分

布形状を測定するようになったのはご<最近のことである【5J].

5.2 音響加塩漬に基づく宅昔佐渡の考え方

肇昔を佐波するための絹遠を検討する場合.通常加嶺機で車体を加振して

測定したデ-夕を用いる 有限要素法の計算においても,実際の現象を映擬

し構造系に荷重を与えるのが一般的な方法である しかし.自動車の柄連は

複雑で多数の固有モ- ドを有 している上に,ダンピングが 1-5%前後と高

<.図 5-2に示すように車体振動のピーク周波数と乗員耳位置音圧のピーク

(q
P)
LW
当
Llrr
L(q
p)
2
'た

0 20 40 60 80 )00
Frequency(Hz)

図 5-2 走行時の車体振動と運転席耳位Fit音圧
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図5-3 箱モデル

周波数は必ずしも一致しない モー ド解析の結果から有効であるとされた変

更を実施しても,ねらい通りに音圧レベルが低減されないことがしばしばあ

る

ここでは,図5-3に示す待モデルを用いて坂の振動と内部の音圧の牌除を

調べ.振動を抑えても受昔点音圧が下がらないといったことがなぜ起こるか

を考察した_モデルは一面が周辺単純支持の薄い板で構成されており.その

他の面は剛壁である.箱の寸法は L5rnX25rnX Im.板JTZはo_005m.ヤン

グ率は)04GPa,密度8500kg/mユ.ポアソン比0.37である 籍の寸法と板の特

性値は,100Hz以下に存在する自動車のキャビンの構造的な固有値の数と普

管的なEa有値の敦を考慮して決めた165)

剛壁の面をS.･弾性壁の面を5,,5,の面柏をA,とすると･キャビティ内部

の音圧pを支配するHelmhoJlzの式と境界条件は次の様になる194.95)

108

∇Zpl器Fp-6A.

藍ニーpow on s,

藍-o on sR･

ここで,LUは角振動臥 p.は空気の密鼠 C｡は音速,Wは坂の変乱 8̂は空間

に存在する点音渡である 一方,板の振動の方鐘式と境界条件は,

∇lw+pha)コW=pE+SE

w=卓立=0.,,=O.b,.
∂x子
W=亘を =O,xl=0.bl
∂一r言

pは板の密度.Jlは板Jg.p'は音響系から板にかかる圧九 8Eは板にかけた典

中荷重である.

式 (5-1)と (5-4)をキャビティが剛壁で囲まれているときの固有モー

ド形F と板の固有モー ド形 V.を使って空き直す

pn･21こhah･uP･･叫･2pn･言寄Ln-q--QnA･ (5-7)

･-(- 2′如 hraq･u2q-)-poca喜怒 L-Pn-Q,f (5-8'

ここで･P.･叫 ･Ma.･Lはキャビティのモー ド座標･固有角振動臥 モーダル

マス.モー ド減衰比.q..aL M..E.は板のモー ド座臥 固有角振動臥 モ~

ダルマス,モード減衰比.Vは箱の体積である ただし.

p-puoIEか .～-∑qmvm

ah･-蒜 (b:2b32′小b32bfni･b桝 を

q･r-港(寺門肝 (班

Mom-ilFJJIV･M--p,･ls,- dS
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Q9-%/FhŜdVIQ-E-ls,V-SEdS

Ln--Ails,r【vAS･ (5-.3,

梯造系に荷重を与える場合はQA.=0･昔f系に荷重を与える場合QE.=Oとし

て式 (5 7).(5-8)を解けば,板と内部の音響系が達成した解が求めら

れる ここでの計算では･板についてはm.-5, m1-7･キャビティについては

n.=2･nユニ3･n､=2までのEa有俵を用いている 蓑 5-1.5-2に100Hz以下

にあるキャビティと坂の固有振動汝を示す なお.モー ド減衰比として青書

系にら･=oL.構造系にEm=o･05を与えている

図 5-4に横道系から加振したときの変位と愛書点音圧の周波数応答関数を

示す 横への荷重はxL-b./4･x2-bZ/4の位置に与え･音圧はxL-b/4.x2-b,/4,

表 5 ･1 キ ャビティの固有振動

表5-2.仮の固有振動

-80

-L(XI

言 _120
1.⊃
lEヨ

三 一140

1160

1180

20

0

-20 5=''1'
7

亡1
40I:-

-60

0 20 40 60 80 )(X
Frequency(Hヱ)

図5-4 加汲点のコンプライアンスと評価点音圧

x,-3b,/4で計算した 当然のことながら板に加えた荷重に対する空音点音圧の

応答は,受盲点にEEいた点音源の体績変位に対する荷重点変位の応答に一致

する

次に.板を集中荷重に加えた時に振動を支配しているモー ドと音圧を支配

しているモー ドを分離するため,鮫の各固有モー ド (達成していないときの

モー ド)が作る変位と音圧の成分を計穿する t番目の固有モー ドに対する変

位と音圧は次のようになる.

W=q.V‥

p-仰 碍
vMah(-u2十?Iも.叫.u

ここでは.音圧のLa初のピークである9Hzr付近に注目し,変はと音圧の周

波数応答関数に対して板の lと2次のモ- ドが作る成分を計許した 結果を

図 5.5.5-6に示す.9Hz付近は変位と音圧の両方でピークとなっている
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図5-5 コンプライ7ンスに占める1,2次モードの成分
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Frequency(Hz)

図5-6 音圧に占める1.2次モー ドの成分

Il2

が,変位は坂の2次のモー ドの笥与が大き<.音圧は l次のモー ドの寄与が

大きい･したがって.この周波故での'lrlngmOdel,は 1次のモー ドの形状に近

いことが推定できる

図5-7に転の l次と2次のEa有モー ド.図5-8に9Hzにおける坂の変位

分布を示す 振動分布は実部と虚部に分けて表示してある.変位分布の形状

からも明らかなように,板の在勤分布は2次の固有モー ドに近い形を示して

おり.昔に対して寄与の高い l次のモー ドとは大き<異なっている つまり.

受音点の音圧を下げるために制振すべき l次のモー ドは,俵に荷重を与えた

時の振動分布を支配する2次のモー ドに隠れてしまうことが分かる.

これに対して.音圧評価点から音響系を加振したときの坂の変位分布を図

5-9に示す 音V系から加振したときに捜翻される坂の変位分布は,明らか

に評価点の音圧を下げるために制振すべき板の 1次のモー ドに近い形状を有

している

"I. I:I.

ll:,-_-:-:_三 き了苧;=5:i;i;:;-i-;--i-
1次

図5-7 版の 1,2次の固有モード

2次
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･ 三li-.i_-≦ 袈 ギ Il.喜7 ,-1垂も

実部 虚部

図5-8.板を加仮した時の変位分布 (9Hz)

A:

~--i-i ::--g i::7-;;I;'if5---:~~

実部

図5･9 音響系を加擬した時の変位分布(9Hz)
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今まで述べてきた例は.箱の内部の音場が(00.0)の剛体モー ドに支虎され

ている比較的単純な項集であった 音場が高次のモ- ドに支足される周波数

になると現象はより複軌 こなり.制振すべきモー ドを見つけだすのは国東な

作業となることが予想される 図5-10,5-11は音萌が(0.1.0)のモー ド

に支配されている68Hz付近に注目して行った寄与分折の結果である 枚を加

接した場合,加振点振動に対して寄与が大きいのは,周波敦が近い17, 1

8,20番目のモー ドであるのに対して.空音点の音圧に対して寄与が高い

のは2.ll,14番目のモー ドである 図5-12,5_13に坂を加志し

たときの振動分布と.受音点から普¥系を加振したときの板の振動分布を示

す 音響系から加振したときの振動分布ですら,その形状は受音点音圧に対

して一番寄与の高い2番目のモー ドとはかなり異なった感 じを受ける

以上の検討結果より.1'rln呈mOde川の形状を把握するためには,構造系から

加鞍するよりも音響系から加旋する方が真実に近い形状を得られる可能性が

高いことが分かる つまり.壌音特性の座れた構造物を造るためには,実際

の現象を再現し構造系に集中荷重を与えて昔が出にくい柵造物をめざすより

は,図5-14の様に受音点から昔V加撮したときの表面音圧と同じ分布荷盃

を与えたときに剛性が高くなるような構造物をめざす方が簡単である

自動車桶遠では局所的に振動する部品も多く構造系の闇有使すら厳密には

求められない 加振実験のデータの精度.カープフイットの精度を考えると,

実験において変位の周波数応答関数をカープフイットして求められる固有

モー ドは振動を支配しているモー ドである可能性が高いと考えられる

また,キャビンの体積変化が問題となるような低い周波数域において,辛

体を集中荷重で加娠した場合.第 1章でも述べたように各部位の振動が互い

の体積変化を打ち消し合うように働く場合もある.キャビンの体紋変化を知

るためには全パネルの転勤を知る必要があり,入力点の振動レベルだけを考

えればすむ音響加撮法よりも騒音低減検討が困連な作某となる 加振掛 二よ

る加振実数は.振勤 しにくい構造物を検討する時には有効な方法であるが,

短音 レベルの低い構造物を検討するときには著書加炭が合理的な実験方法で

ある
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補遺系に荷重を与える場合

入力点の振動l

音℡系に荷並を与える場合

図5･14.構造系を加操する場合と音f系を加振する場合の荷重形態の墓苑

同様の例として航空機の崇音問題では.著書系の剛体モ- ドが原因となる

低に周波敦の尊者を計算する場合.図5-15に示すリングモ- ドを考慮する

必要があることが以前から知られている このモー ドでは外板の変形が面内

変形となるため,問題としている周波数範囲よりも遥かに高い周波数域に固

有振動数が存在する 娘中荷重に対する振動の応答を考えるとリングモー ド

の必要性は理解しに<いが.等分布荷重がかかる音響加振をイメージすると

容易に納得することができる
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図5-15.航空綾のキャビンのリングモード

5.3 車室内低周波号音低減への適用

エンジン振動によって発生する車室内こもり書と路面入力によって発生す

る低周波のロー ドノイズの実験解析に本手法を適用した.ここでの倹肘は,

初めに車体に入る荷盃に対して乗員耳位笹音圧の周波数応答関数のレベルが

どのような振動によって高くなっているかを音響加炭実験により桐査した

次に,求められた振動分布形状を参考に.愛書を低減するための車体構造を,

車体補剛実襲およびMSC/NASTRANによる計算で検討 している

5 3.1 エンジン振動によって発生するこもり音の解析

7イ ドル時のエンジン振動によって車重内部に発生するこもり音を.昔管

加転で解析した.対象とした車両はFF小型乗用車で,22-24Hzの軽苫レベ

ルが高く乗員に不快感を与えていた エンジン振動が原因となる堤古紘.エ

ンジンと車体および両者を結合するエンジンマウントの特性によって決まる

現象であるが,ここではエンジン･擬動系,排気系,サスヘンション等を外
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した車休を供抗体として,車体特性の変更による襲音低減に絞った検訂､Iを

行った

図5-16にエンジン支持位荘を加振した時の運転席耳位置音圧の周波数応

答関数,図5-17に運転席耳位置からスピーカで加振して滑走した22Hzに

おける加速度分布の形状を示す.実験は第4章で述べたように.車体をエ

7-マウントで支持し,半無f室で振動を測定している.加振手法は前席,後

席の耳位置に設定した4個の球型音源 (小)による多点ランダム加在である.

振動分布の形状より.22Hzでは車体後部にあるスベ7タイヤを収納するパネ

ルが大きく振動し.この振動によってエンジンを支持している点の振動レベ

ル (相反仕よりエンジン支持点を構造的に加擬したときの運転席耳位笹音症

に等しい)が悪化している可能性が高いことが分かった

パネル形状の問題点を明確にするため.次にMSC/NASTRANによる計算を

行った 車体全体をモデル化することは簡単ではないため,車休後部のフロ

I5 20 25 30 35 40

Frequency(HZ)

図 5-i6 エンジン支持点加炭時の耳位笹音圧

l:0

静止EZ)

エンジン支持点 スペアタイヤパン

図 5-17 運転席耳位正昔f加姦時の加速度分布の形状(22Hz)

ア部分だけをシェル要素で分割した 図5-18に要素分割図を示す 境界粂

件は周辺単純支持とし.荷重条件としては各要素の法線方向に一様の分布荷

丑を与えた 実際の音圧レベルの上昇は約22Hzで起こっているが,計算は静

解析で実施した 運転席耳位置から音響加振した場合,22-24Hzにおいて

フロアパネルにかかる音圧がほぼ一様であることは実験で確認している

荷重をかけたときの変位分布を図5-19に示す 計算結果より.図5-1

9に図示した部分 (○で囲んだ部位)の局所的な変形によりパネル全体が大

きく変形していることが明らかになった

問題と考えられる部位に別のパネルから切り出した坂を貼り付け.エンジ

ン.畢勤系等を組み込んだ状態でエンジン回転に対する次数比分析を行った

本車両で問題となるエンジン回転2次成分の分析結果を図5-20に示す 実

施した構造変更は車体全体の振動モー ドを変えるほどの変更ではない那,エ

ンジン回転敦600-700rpm (周波数は20-233Hz)で発生する尊者に対し

て大きな効果が得られることを確認した.

構造系を加振する一般的な方法でも,スペアタイヤを収納するパネル付近

に問題があることは何となく分かっていた しかし,パネルの中心をインバ
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図 5-18 要素分割

図5-19 等分布荷塵付加時の変形

L22

ルスハンマで加振したときのイナータンスは固有値一振幅 レベルとち,こも

り音のレベルの低い車両との唐位差はな<,原田が特定できないまま見過ご

されていた_インパルスハンマで加擬した嶺合は図5-21に示すように,加

振点の周辺だけが膜振動するためであり.分布荷重に対するFI性を確保する

という考え方が蓉音低減には有効であることが確認できた

リアフロアのパネル

(
g

r))
lU>3(3J
nt+S･'Jd
p
u
n
o
s

二･ 一 二 一 一 一

- 改修前

- 改絵後

5CO 750 1州 ) 】250

エンジン回転数(rpm)

Egl5 20 改修効果の確認
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車両前方

スペアタイヤバン

静止図

変形図

EJ､ンマ鵬I

⑳
L_土ユ ー-::-I;II'

略等分布荷重

図5-21 荷重のかかり方と変形の差異

5.3.2 低周波ロー ドノイズの低漉検討

ロー ドノイズは路面の凹凸によってタイヤが加振され,タイヤの振動がサ

スペンションを介して車体を加擬し最終的に車体パネルが振動して書になる

現象である.ここで臥 FF普通乗用車の35Hz付近のE3- ドノイズ低減を目

的に.エンジン .駆動系.排気系,サスペンション等を外した車体を供試体

とした検討を行った

図5-22にリアサスペンション取り付け点 く図 5-23の点A)加振畔の

耳位置音圧の周波数応答(1m数を示す 5 3 1と同様,車体をエアーマウン
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卜で支持し,半無学室で全ての測定を行った

図5-23に加振頻で車体を加振して測定した加速度と乗BL耳位置での音圧

の周波数応答関数からカープフイットで求めた固有モー ド.図5-24に 乗

員耳位置から音字加振して測定した加速度分布の形状を示す.加長嶺を用い

た実験で臥 車体の先端の骨格を上下方向にランダム加簾を行った 青書加

坂は,4点の多点ランダム加転である.

固有モー ドは.35Hzの音圧レベルに寄与度が高いとされたモ- ドである

那.明らかに音f加振で測定した加速度分布の形状とは異なっている.前者

は立体前部を含めた全体が変形しているのに対して.後者は車体後部の変形

が大き<前部の振動は小さい 固有モー ドの形状からは車体前部のRq性を上

げることも有効であると推定されるが.昔菅か]在時の加速度分布は車体後部

の構造を変更 しなければならないことを示唆している 音響加振時に振動し

ない部位の剛性を上げることは.候討している周波数の耳位置の音圧応答を

0 20 40 60 80 L00
Frequency(Hz)

図5-22 リアサスペンション取り付け点加振時の運転秤耳位置吉圧
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変えることはない.しかし,車体の固有値と固有モー ドには影響を与えるた

め.加寂練で加振している状態での振動分布あるいは走行時の振動分布は毘

なったものとなる つまり.振動が変化したにも関わらず耳位置で音圧は変

化しないという直感的にはやや不自然に感 じることが起こる

Undeformedshape リアサスペンション取付位正

図5-23.耳位置音圧に寄与が高いと考えられるEa有モード(345Hz)

UnderorTTd shape

図5-24 運転席耳位置音書加振時の加速度分布の形状(35H･L)
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音響加坂で測定 した速度分布の形状から,乗且の耳位置音圧低減に有効で

あると推察されるフロア部 (図5-24のロで囲んだ部分)の剛性向上を実施

した.音響加振時のリアサスペンション取り付け点の加速度応答を図5_25

に示す･耕造変更後の加速度レベルは下がっており,サスペンションからの

入力に対して昔が出にくい車体補遺に変化していることが確認できた.

ここで示した例では,実験的に求められて車体のEil有モー ドと青書加振時

に測定された加速度分布が比較的明確に異なっていたが,ほとんど同じ形状

となる場合もある 図 5126は別の車体で測定 した固有モー ドと青書加握で

測定した加速度分布である 全体の変形はよく似ており,一見著書加振実験

の必要性はないようにも見える.しかし.この変形のキーポイントとなって

いる車体後部の骨格の変形に注目すると.角度変化を起こしている位置 (国

中○で囲んだ部位)が僅かにずれていることが分かる.最小限の盈Jtで効率

的に特性を改善するためには,折れが発生する部位を的確に把握することが

0 20 40 60 80 L00
Frequency(Hz)

図5-25 捕造変更に伴うp/Iの変化

127

- 改修前

- 改修後





モードはキャビンとトランクを共現室.隙間をスロー ト部とするHeLrnholほ

の共鳴器で,8-10Hz前後に存在する 2次のモ- ドは トランクルームを共

鳴宝,キャビンとトランクとの隙間をスロー ト部とするHelmhohzの共鳴器

でI甚-25Hzにある 3次のモ- ドはキャビンの前後 1節モー ドで70-80Hz

にある 3次のモー ドはキャビンの形状に依存し.トランクの影菅は小さい.

前述したように,音響系の低周波の651有モー ドは媒質の形状に依存するた

め特性を変えることが難し<,昏音対策は構造系脚で行うのが一般的である.

この例でも,音響系の 1次と3次のモー ドについては変更の余地がほとんど

ないが.2次のモー ドに槻しては多少の変更の余地がある【7).2次のモー ド

のスロー ト部は図5-28に示すように.キャビンからトランクに換気するた

めの経路.スピーカおよび空気清浄鰻等のグリルから抜けてい<経絡とから

なる キャビンとトランクを図5-29のような単純な籍でモデル化し.キャ

ビンとトランクをつなぐ経路の面棟を変えて トランク内の音圧を計算した結

巣を図5-30に示す･この計罪では受書点に体積速度Qyの点音漁を設定し

ている.

音響加髭を考えると.トランク内の音圧は車体を加振する荷重であり.育

圧が低ければ奉拝の振動も低くなり.結果としてサスペンションから入る入

力に対して音を出しにくい車体となる.計算結果よりスロー ト部の開口面相

を揺′トし共鳴周波数を低下させることが, トランクの音圧を下げること (Zgl

5-30の斜線部)に効果があることが分かる 共鳴周波数を下げるとより低

い周波数域にピークが現れるが.可聴域を外れるので問題はない.

スロ- ト部を絹成する開口部のうち,換気のための経絡は単にキャビンの

空気を換気するだけでなく,リアのガラスのよりをとる役割を担っているた

め無闇に′トさ<することはできない.そこで,開口面横を小さくする梢迫と

して,スピーカ等のグリルで連通している部分を図5-31のようにウレタン

ブロックで遮断する構造とすることを考えた

点音源(08,03,-035) キャビンとトランクの連遭難

キャビン



-初期状態-スロート部の面相をl/4にした場合
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図5-30.トランクルーム内の音圧の計算結果
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リアのサスペンション取り付け点をインパルスハンマで加振した特の古比

の筒政教応答関数を図 5-32に示す･この図は FR普通乗用車の FuLly

TrLnmedBodyを図5-31の様に改接して測定した嘘具である.換気織能 は

残しながら性能向上が図れることが分かる.なお,この改珠を行っても滋味

を構造的に加毒したときの窮地分布形状.あるいは走行時の車体とサスペン

ションの妄動は殆ど変わらない.Jl妻内から書書系を加長したときのみ.両

者の差を知ることができる.

0 IO 20 30 ･10 50 60

FTequenCy(Hz)

図5-32.対策効果確認

5.3.4 有限要素法による'rLngTnOde'の検討

低周波の尊書レベルは最終的には振動レベルの高いド7など閉朗体の振動

の影菅が大きい.例えば,図5 26の加速度分布の形状はトランクリッドが

関旅した共転系の影Tを強く受けている ここでは.開閉作の関係した共振

が起こらない状短での基本的な車体の変形を有限要素法により致M的に検討
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した

計算は音響加坂を想定し.スピーカを明らしている状態で車体パネルにか

かっている荷重を等分布荷重で近似した.EZI5-33にキャビンを構成する全

パネルに18Hzの等分布荷盃を与えたときの車体の変形をMSC/NASTRANで

計算した結果を示す この周波数は開閉体の関係する共振周波数とはAlれて

いること,また,キャビン内の音圧分布がほぼ一枝であることは実験で確認

している_計算結果より.骨格系に注目するとキャビンの変形は上下にせん

断的であることが分かる この変形は.実際の車体において開閉体の振動レ

ベルが低いときに測定される振動分布に近い形状である.一例を図5-34に

示す この振動分布はFR普通乗用車のFuLlyTrLmmedBody (キャビンとト

ランクルームの通気経路はテープで基いである)において,開閉体の振動が

小さく,キャビンに比較して トランクルームの音圧レベルが低い時に観測さ

れたものである.

前述したように,最初に絹造体表面の音圧分布を計算し,これを荷重とし

て構造系に与えたときの変形から毎音特性を検討する方法は.L960年代の文

?) ､ 丁 一 一 ↓

圭 二 司

図5I33.等分布荷盈付加時の変形(L8Hz)

L34

献に述べられている･今臥 自動奉納遠の計算に適用した結果より.奉宝内

尊書を対象とした計削 こおいても.音になる変形を捉える方法として利用で

きる可能性があることが確認できた

低周波倍音については骨格系の特性まで踏み込んだ発生メカニズムが分

かっていたわけではないが,以前から経崇的にいわれていたことが幾つかあ

る･その中で r上下3節曲げの形が直った車は低周波の良書特性が摩れてい

る｣という経験則がある･上下3茄曲げとは.図5-35に示すようにマッチ

箱を沸したようなせん断変形であり,骨格系について比較するとEg)5_33に

示した変形とよ<似ている･低周波数域において車体の最も基本的な-m g

mode'●の-つが3節曲げ的な変形であることが,この経験則の素側にあった

ことが分かる

航空機の例からすると自動車のキャビンも風船の様に変形すると考えられ

るが.自動車構造では骨格よりも,骨格と骨格の結合部が変形し,キャビン

が憤れるような変形が現れやすい 車体柵達を考えるときは.キャビンに分

布荷重がかかった状態で結合部が大きく角度変化を起こすような変形が出な

いように注意を払う必要がある

-H Underomledshape

図5-34.青野加仮で測定された加速度分布(34H之)
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･･････Underormedshape

図5-35 シェーカ加握で分離した上下3節曲げモー ド(27Hz)

5.4 結言

榊造系への荷重と発生する音圧に関する相反定理を応用 した実験と数値計

算により.自動車のキャビン内に発生する低周波数域の個体伝播騒音の低減

方法について検討し以下の結果を得た.

(l)書になりやすい車体振動を把握するには.キャビン内の蛍音を車体パネ

ルからの放射音としてではなく,音響的に加点された車体振動と据え.受

音点から音響的に加凝する方法が.加握撫で構造系を加振する方法よりも

適している

(2)車体を加擬して求めた振動モー ドと音響系を加炭したときの車体振動の

形状は異なっており.音響加握から得られたデータは襲音低減を実現する

梢道を考えるときの指針として有効である

(3)音響加転注をエンジン振動によって発生するこもり音の低減と低周波城

のロ- ドノイズの低減に適用し.騒音低減に役立つ方法であることを確認

した
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(4)音響加坂を擁擬し,キャビンを鵜成するパネルに分布荷重をかけて車体

の変形を計欝する方法は.車体の騒音特性を換討する方法として利用でき

る可能性がある 現在.計井モデルはおもに加転機で加擬したときの振動

応答が合うように作られているが,これだけでは不十分であり.内乾の音

が換討できるようにするためには音f系から加振したときの車体振動が合

うようなモデルとしなければならない.



第6章 構造系に加えられた強制変位入力と発生する音圧に甥する相反定理

を応用した車室内尽昔の研究

6.1 #%

第5章では車室内の低周波旦音について,構造系に加えられた荷重と発生

する音圧に関する相反定理を応用した実験と計算により車体特性の面から検

討を加えた 本章では.車休にエンジン･躯勤系,サスペンション等を全て

組み付けた車両の低周波ロードノイズ特性について検討している.路面の凹

凸によって発生するロー ドノイズは,タイヤが路面から受ける強制変位的な

入力が原因となるため,第5章とは畳なった扱いが必要となる ここでは構

造系に加えられた強制変位入力と発生する音圧に関する相反定理を応用した

音響加坂実験により.キャビン内の低周波蕪音を低減を検討する

初めに加振機でタイヤを加振する方法と音響加援法の違いについて考察し.

この方法の利点について述べる 次に,本実験法を活用し,乗用車の低周波

ロー ドノイズ特性を測定した例について説明する 最後に､車両状態で測定

したデータから騒音の原因となるモー ドを実験的に特定する簡便な手法を提

案し.この手法を用いてサスペンションからの入力によって発生する低周波

騒音を低減した砂例についてまとめる.

車両のロー ドノイズ特性を検討する方法としては,タイヤから車両全体を

加振する方法の他に,車体特性に美袋値を用い.その他の部品を有限要素法

でモデル化し両者を結合させて全体の特性を計算する方法【59-62などIが提

案されている この方法では.図611に示すように.車体部分を各部品との

取り付け点のイナータンスのマ トリックスと構造音書伝達開放のベクトルで

去している イナータンスと補遺青書伝達関数を固有モー ドに分解すること

もあるが.第5帯で述べたようにfJlk度を確保することが難しいため.周波数

応答関数のまま用いるのが一般的である イナータンスと柄遁青書伝達関数

の測定は.車体を他の部品から切り放した状態で行うが.全ての取り付け点
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を加顕したときのデータが必要であり,誕J定に多<の時間を要する また.イ

ナータンスのマ トリックスはそのまま計算に使えるほどの精度はないのが一

般的であり.精度のよい本件モデルを得るためには特異値分解等の操作が必

要となる･車両全休を加炭する方法は.車体以上に音になるモー ドを把握す

るのが#しいが,ここで述べた方法でも横座のよい結果を得るのは簡単では

なく.車両での学者特性を検討する決定的な方法がないのが現状である.

6.2 青書加嬢とタイヤを変位加振した場合の比較

タイヤを加娠したときの振動の伝達経路と苦学系から加振したときの振動

の伝達経路を図6-2に示す.タイヤを加策した場合.タイヤの振動がサスペ

ンションを介して車体に伝達し.車体が振動することで車室内に音圧が発生

する.騒音特性の改善を検討するときの目的関数は乗員耳位置の音圧であり,

設計変数となりうるのはタイヤ.サスペンション,車体の特性である 一方.

音響加在ではスピーカによって発生した音圧で加屈された車体の振動がサス

ペンションを介 してタイヤに伝達 し.タイヤが振動することで拘束点に反力

が生じる この場合.目的関数はタイヤの拘束点反力.設計変数はタイヤ,サ

スペンション.車体の特性である.

タイヤを加振する場合は,設計変数と目的関数の間に車体振動から串室内

の音圧が発生する過程が入る 第4章で述べたように低周波の倍音で紘,車

体振動と受昔点音圧の開陳を実験的に求めることは意外に#易度の高い作男

であり,目的関数を変えるために設計変数をどのように変更すべきかが予測

Lに<い.これに対して.音響加坂では目的関数と設計変数の間に音が介在

しないため.全ては振動の間嘩となる タイヤの拘束点反力と転勤の関係は

単純で.設計変数を変更したときの目的開放としてタイヤ振動を代用するこ

とができる 図6-3に特性改善のための手順を示す まず,スピーカの加振

力に対 して発生する車体振動を制振する 次に,車体からの加振力で振動し

ているサスペンションを制振し,最終的にタイヤのホールが振動しないよう

に棉道を検討する ホイールの振動が制振できれば拘束点反力は下がり.紘

果としてタイヤを加振したときに書が出にくい車両になる
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◇ 鮒変数 ZCi

車室内の空気の波動 車重内の空気の波動

て十 二｢
兼良耳位tの音圧

シェーカ加振

兼良耳位量の加振力

2サスペンションへの入力低減
-例えば.バネ定数低減
3サスペンションの振動低減

-例えば.バネ定款変更

4ホイールの入力低減
-例えば,バネ定数低減

≒

-､ 11

5ホイール.タイヤの振動低減

-例えば.タイヤ特性変更

図6-3 騒音低減策
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6.3 低周波ロードノイズ低減への適用

6.3.1 FF乗用車のロードノイズ特性測定

FF普通乗用車の低周波ロー ドノイズ特性の測定に本手法を適用した ここ

で実験した車両は.路面からの入力によって発生していると推定される車室

内壌音のど-クが30Hz付近にあり乗員に不快感を与えていた まずこの掻音

がどの方向の入力によって発生しているかを調べるため.4輪3方向の入力

に対する車室内音圧の周波敦応答関数を測定した.

図614-615に右前桟と右後輪3方向の入力に対する運転席音圧の周波

数応答閑散を示す 来襲は半無響室にて.前席,後席の耳位藍に設定した4

個の球型音源 (大)よる多点ランダム加坂を行った.各輪のタイヤ反力を測

定するロ- ドセルは,前後.左右.上下の値を同時に測定するため3軸タイ

プを使用した これは.NC旋盤のバイ トを固定するベッドとして使われる

ロードセルである 測定結果より,30Hz付近の騒音は後輪の上下方向と前後

方向の路面入力に対して発生している可能性が高いことが明らかになった

次に車重内唇音に寄与度が高いと考えられる後輪の伝達特性が変化するよ

うな梢造変更を行い,音響加寂で測定したタイヤ反力の周波数応答関数が走

行時の特性と対応することを確認した 本供拭車両は, トランクリッド後端

にマスを取り付けると30Hz付近のロードノイズが低減されることが分かって

いるため.マスの有無による差を比較した.

図6-6.6-7にトランクリッドにマス4.5kgを乗せたときの後倫上下方

向タイヤ反力と走行時の運転席耳位置の音圧を示す.ここで,図617はス

ピーカの入力電圧に対するタイヤ反力で表示している タイヤ反力の測定結

果と走行実験の結果では.ピークとなっている周波数が異なるが.各周波数

の変化泉はほぼ対応しており.走行時の軽音も30-35Hzで低下しているこ

とが分かる 当然のことながら走行時の也室内壌音は.一方向の入力によっ

て発生しているわけではないので.タイヤ反力と走行時の音圧の変化は完全

には対応しない

I0 20 30 40 50 60

Frequency(Hz)

図6-4 右前梅のタイヤ反力測定結果

)0 20 30 40 50 60

Frcqucncy(Hz)

図6-5 右後塙のタイヤ反力測定結果
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- 左右方向
- 前後方向
- 上下方向

- 左右方向
- 前後方向
- 上下方向



感≡彩ス45kg

I0 20 30 40 50 60

Frequency(Hl)

図6-6 右後輪の上下方向タイヤ反力の変化

(frP)qrY
4
37･た

10 20 30 40 50 60

FrequcnCy(Hz)

図6･7 走行時の車室内塔音
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- マス無し

- マス有り

- マス無し

- マス有り

第 4章で述べたように自動碑では振幅依存性を有する缶品が欺多<使わ九

ているので,スピーカ加振時の振動振幅が走行時に比べて微少であることが

問題となる しかし,タイヤ反力と走行時の音圧を比較した結R-より,音響

加複でmJ定した特性から4両の走行時の低周波ロ- ドノイズ特性を実用的に

は十分な精度で予測可能であることを確認した.

6.3,2 サスペンション振動制振による低周波ロードノイズの低減

ロー ドノイズはサスペンションの転勤によって発生しているが,図6_8に

示すようにサスペンション振動と受音点音圧は対応しないことが多く,単に

レベルの高い周波数の振動を抑えれば竪音が下がるわけではない.ここでは

書になっているサスペンションの固有モードを知る方法として.青書加振時

のサスペンションの振動分布の形とシェーカ加坂で求めた固有モード形状の

内積をとる簡便な方法を考えた 5 2で述べたように.構造系の振動が音響

系から加振したときに励起されやすいモー ド形を有している場合.多少共振

周波数が離れていても十分唇音発生の原因となりうる.音圧のど-クに寄与

の高い達成系の固有モー ドが求められば理想的であるが,実験的に分離する

ことは車体の場合と同様簡単ではない この方法ならば.全ての測定がエン

ジン等を組み付けた串両状態で可能になり,緒言で述べたような結合解析の

ように車体単体での特性を測定する必要はなくなる

音響加塩で測定した角振動数a)における振動分布の形状を(¢(u)).'番目の

固有モ~ ド形をIvJとする･式 (6-1)で定義される除数C.(a･)を計算し･

この係数が 1に近いESl有モー ドが角振動数a)の音をつくっている固有モー ド

であると判断する

C.(a))kv.Hqa･)rI
Nv.州如')1

(6-1)

6 3.1と同一のIT1両で,リアサスペンションの振動を制振することで約

30Hzで発生している低周波のロー ドノイズの低減を試みた.図6-9に振動

測定点.図6-10にシェーカ加涙で測定したりアサスペンションの30Hz付

近の固有モー ド.EZI6･11に青書加振で測定した加速度分布の形状を示す.
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実験条件は6 3 1でタイヤ反力を瀞J定したとき同じである

係数C.(a>)の計算結果図6-12より,3011ヱ付近の音圧は,約'-78rlzと

3I.6Hzの固有モ- ドによってつくられている可能椎が高いことが明らかに

なった.振動形状の差をみると.約27H王の振動は車体側の振動レベルが低く

サスペンション側のレベルが高いのに対して.32Hzのモー ドは車体側とサス

ペンション側のレベルがほぼ等しい この結果より27Hz近傍のタイヤ反力は

サスペンション共振によって.32Hz近傍は車体の振動がサスペンションを動

かすかたちで発生していることが分かった

次に測定結果をもとに,ロー ドノイズ特性向上をEI的とした横道変更を

行った 27Hzはサスペンション側の構造変更が有効であると考えられたた

め.車体との相対変位の大きさを見ながらトレーリングアームのプッシュ

(tlP
)
.j
妄

.W 8｡

JulL酷

JiE
(T]lJS
2
.
d
B
)

Frequeney(H乙)

図6-8 サスへンション前後振動と車室内騒音
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(図6-9のOで囲んだ位置)の前後方向バネ定数を下げることにした 32Hz

については車体側の補遺変更が有効であると推定されるため.吉V加振時の

車休振動.とくに車体後部の曲げモードに配慮した車体構造の変更を行った

図6-13に前後方向バネ定款を下げたプッシュに入れ替えたときの走行時

の乗員耳位直撃昔の測定結果を示す 後梅の改善効果をより明確に講ぺるた

め.前絵に全<特性の異なるタイヤを装着してプッシュ特性変更の前後の普

圧を測定した籍農を図6-14に示す 30Hz付近のサスペンションの前後方

向振動の変化は小さいが.バネ定敦の下がった分だけ車体への入力が減少し.

唇音レベルが改善されていることが分かる.図6-15に車体側の柄造変更を

行った結果を示す 予測通り.ロー ドノイズが下がることが確認できる.

ラテラルリンク

トレーリングアーム

サイドシル

スタビライザ

(a)サスペンション側

コントロールロッド
/ トーションビーム

トレーリングアームの
プッシュ取り付け位紅

スペアタイヤバン
(b)車体側

図6-9 加速度測定点
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図 6110 シェーカ加坂で求めた固有モー ド
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図6-12･C.の計算結果
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図6-13 プッシュ特性変更の効果確認
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(図6-13とは路面が異なる)
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図6-1∠l プッシュ特性変更の効果確認

∴ 二

図6-15 車体絹追変更の効果確認

)52

- 構造変史前

- 構造変更後

構造変質前

納造変更後

6.4 括言

構造系への強制変位入力と発生する音圧に関する相反定理を応用した昏曹

加振実験により,路面の凹凸が原田となってキャビン内に発生する低周波尊

者をエンジン.畷動系,サスペンション等を含む車両の状態で庇漉する方法

について検討し以下の総論を得た

(1)スピーカで加振している状態の振動振幅は走行時に比べて微少である

が.苦学加坂で封定したタイヤ反力の周波鼓応答関数と走行時のロー ドノ

イズ特性はある程度対応している.音響加振法は,加振練でht]振する方法

と比べると.実数装置が簡単で測定時間も短縮できることなど実用上多く

の利点がある

(2)タイヤ反力測定と同時に車両全体の振動分布を測定することで.壌音発

生の原EEが車体部分にあるのかタイヤからサスペンションに至る部分にあ

るのかを知ることができる.また,書暫加振法の考え方では.最終的な目

的関数となるタイヤ反力と,設計変数となる車体.サスペンション等の間

に音響系が介在しないため対策が立てやすい

(3)サスペンションの冶動特性について,受音点から書学的に加振した時の

振動分布とシェーカで加仮して求めた固有モー ドを比較することで,音に

なっているモードを簡便に見つけだす方法を提案した この方法を乗用車

の低周波ロー ドノイズ低減に適用し,騒音低減が比較的短時間で実現でき

ることを示した



第 7葺 青書系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理を応用し

た車重内項昔の研究

7.1 挿言

第 5.6章では.稲造系に加えられた荷重 (強制変位を含む)とこの荷重

によって音響系に生する音圧に関する相反定理を応用した実験と計算で.辛

室内に発生する低周波等音を低減する方法について倹村を加えた.本章では.

苦学系に加えられた荷重 (体練達産または体積加速度)と発生する音圧に関

する相反定理を応用した乗鞍により.エンジン ･男動系から放射される音波

によって自動車のキャビン内に発生する竪昔を低減する方法を珪素する 最

初に,受苦点音圧に対する音源の寄与度と,音響伝達関数に対する車体パネ

ルの寄与度 (以下,｢音響伝達関数寄与度｣と記す)について述べる 応用例

として.エンジン表面から車重に侵入する鐘音に対 して音涙の寄与分折を行

い,額書低減に有効な部位を探査した例について述べる 続いて,車重内に

侵入するエンジン騒音について.音響伝達関数の寄与分析の結果をもとに伝

達系の対策で受書点音圧の低減を拭みた事例についてまとめる

車室内に侵入する空気伝播専管を伝達系で低減する垢合の手順を図7-1に

示す エンジン袋音の例を考えると.唇音の多くの成分は回転に同期 して発

生するため.初めにエンジンの回転数に対 して次数比分析を行い,低減すべ

き題書の周波数.発生しているエンジン回転数等を特定する.

次にエンジン表面のどの部位から放射されている騒音を佐波すべきかを知

るために,壌音源の寄与分折を行う 壌音源の寄与は,エンジン表面を要素

分割 し,各要素で測定した音甘伝達関数と体積速度の積から求める【例えば

33) この他が大きな位を持つ要素が対苅すべき部位となる また.寄与は伝

達特性と体紙速度に分けて測定するので,受昔点での早宮レベルが高<なっ

た原因が.音源の加振力にあるか伝達系の伝達ゲインの高さにあるかも知る

ことができる 坂雷は音源の体税速度を抑えて元から斬つのが理想的である
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図 7 1.空気伝播壌吉低減手順
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那.エンジン .凝勤系といった柄成部品は車体に先行して開発されるのが一

般的であり,実際の卓両開発では伝達系側で対策せざるを得ないこともしば

しば起こる.

エンジン畢音の伝達系は,エンジンルームの青書特性.申体を親戚するパ

ネルの嶺動特性.車室内の青書特性の三つの要素からなっている したがっ

て.達音特性を向上させる方法には,青学特性を変える方法とパネルを制振

する方法がある 音書特性.掛 こエンジンルームの特性が遮音性能に大きな

影響を与えていることは経数的に知られているが,300Hz以下の低い周波数

域の特性を変えるには空間の形状を変更することが必要となる 空間の形状

はエンジン形状.部品配を等により決まるため.理想的な特性を実現するこ

とは果 しいちも多い

音響伝達関数の寄与分析は車体パネルの何処を制振するかを知るために行

う実験であり.車体パネルの寄与を等音源から車体パネルまでの経路と尊体

パネルから受音点までの経路に分離 して求める【2】.最終的な曝書低減作兼

は,求められた寄与の分布を参考に.補剛部材を追加する方法と粘弾性体か

らなる制振材を貼る方法を併用しながらパネルを制振することで行われる.

7 2 音源の寄与度測定法について

寄与は.図7-2のように廉音源となっている構造物の姦面を幾つかの要素

に分割 したとき.各要素の振動が耳位正につくる音圧p.であり･次式より計

算される

p,=〟.-..5,. (7-I)

ここで fJは巣音源の要素Lの受音点音圧に対する音響伝達関数,Vは壌音源

が振動している状態の要#.の速鼠 Sは要素,の面的である p.を全ての要

素について足し合わせると受音点の音圧になる.

全ての要素の速度が互いに相関のある振動であるときは.受音点音圧pとの

内約をとり.その実部を無次元化した値を寄与度とする これは図7_3に示

すように.F･.のpに対する射影成分の割合を衣している



開 度 -Real(上音)
ここでplはpの複素共役を表す

騒音源

図7-2 額音源の寄与計算法

7.3 r昔書伝達関数寄与度｣;1JJ定法について

自動車の代表的な騒音の一つであるエンジン額昔が.エンジンルームから

串室を構成するパネルを介して受普点である乗員の耳位置に伝達していく過

程を図714に示す エンジンルームと車重の間の遮音構造を例にとると,隔

壁は制振材をはさんだ 2枚のiE体パネルと.吸音材料とゴムのシー トを組み

合わせたダッシュインシュレータと呼ばれる遮音材による二重壁柵造となっ

ている エンジン表面から放射された里昔は,まず車体パネルの振動に変換

され,次に.遮音材表面の振動と開口部を介 して受音点に伝達していく 車

体パネルの振動と内装材の振動は異なるため伝達特性に対する影響の度合い

も違ってくる 以下.ガラスのような一重壁部とエンジンルームと車重の隔

壁のような二重壁部について寄与度の計算方法を説明する.

まず,一重壁の寄与度について述べる 図7-5のように騒音源から放射さ

れた音波が,一重壁の振動を介して籍の内部に侵入してい<場合のパネルの

音圧評価点

-lH一 ､-

段17_4.エンジン塀音の伝達
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QTu,, 蝉音源

図715 果普漁から評価点までの音の伝達

図7-6 評価点から騒音源までの音の伝達
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寄与度を考える この系において.音源の体梢速度に対する音響伝達関数H

は,パネルを放つかの要素に分けた時の各要素の振動速度 vI'1,両税S,受吉

点に対する音響伝達関数G,.で表される 以下の式はすべて周波数叙域の式で

ある

〟-折 G･r豊 (7-3,

p'1-は本来の騒音源の位置に体絹速度Q:"の点音源を置いたときの空音点の

音圧を表す 音響伝達関数G,は相反定理を利用し.図 7-6のように受昔点

に体積速度Q,(…'の点音源を置いたときの受昔側の要素上の音圧p '.I--として測

定する.したがってFlに対する要素lの音響伝達関数に対する寄与flは次の

ようになる

HL# # (7-4,

上式より,襲音源刑.受音別の音響的特性を考慮した-玉堂の音響伝達関

数に対する寄与は.騒音源の位置に置いた点音源に対するパネルの体積速度

と.受音点に置いた点音源に対するパネル上の音圧の積となることが分かる

厳密にいえばG′は,構造系を剛としたときの特性であり,読 (7-4)は近

似式である

｢伝達関数寄与度｣は〃,〃 との内積をとり,その実部を無次元化した次式

で定義する

･伝達関数寄与度J-Red(笠 )-Re濫 豊 .s ) (7-5,

式(7-3).(7-4)は本来の騒音源位置から受音点に騒音が伝達してい<経

路を考えている 逆の経路を考えるとII.flはそれぞれ次のようになる

〟-針 G塵QL2)

〟.与Pi il出
Q(Uり Qtv2)



ここで. p<Z'･ V.叫 ま受音点に体横速度 Q,l2-の点音源を置いたときの頓音源

位置の音圧,要素,の速度である G･は音源位置に対する要素∫の音響伝達関

数,p,.=りま本来の音源位道に体柏速度Q,ulの点音源を置いたときの要素上の

音圧を表 している 第 4章で述べたように.自動車m迫においてもp-H/

OL…-p-"/Q:2'が成り立っている 式 (7-7)より,実際とは逆の伝達経路を

考えた場合.音響伝達関数に対する寄与は.本来の頓音源位置に置いた点音

源に対するパネル上の音圧と,受書点に置いた点音源に対するパネルの体積

速度の積となることがわかる ｢伝達関数寄与度｣は式 (715)と同掛 こ次

の式で定義される

･伝達関数寄与度｣-R輔 許 )-Red(欝 砦 .s ) (7-8,

図7-7に示す単純なモデルを用いて.パネルの振動分布.音圧分布と ｢音

響伝達関数寄与度｣の関係を調べた 箱は lmXlmXlmの大きさで.騒音

源は(0,0,I5),受盲点は(025-025,005)の位置に設定されている･箱のZ=1

の面には厚さ002m,密度8500kg/m3.ヤング率 104GPa,ポアソン比037の

板が周辺単純支持で設定してある

箱の内部と外部の空間は境界要素法でモデル化されており.こ=1の面に

襲った板はMSC/NASTRANで計算した固有値とEa有モ- ド形により表現され

ている_図7-8に要素分割.表 1に板と箱の内部空間の達成していない状態

での固有値を示す 版については下から8僧の固有モー ドを用い,モ- ド減

衰比は全てのモ- ドに対して003を与えた.

図7-9に音響伝達関数Hの計算結果を示す FIにおいて,69Hzのピーク

は主に板の共振.170Hzのピークは箱の内部空間の定在波と板の共振.240日'L

のピークは主に箱の内部空間の定在波.350Hzのピ-クは板の共振よって形

成されている

伝達関数のピークのうち.板の共振が主要因となっている69Hzと内部空間

の定在波が主要因となっている240Hzに注目し寄与度の分布を調べた 騒音

源の位芯から加振したときの板の振動分布V,I"/QJ-'の形状と式 (7-5)から

計算した寄与を図7-10,7-12.受音点から加仮 したときの板の振動分

L62

布 V:2'/Q.榊の形状と式 (7-6)から計辞した寄与度を図7･1i.7-13

に示す 振動分布は各要素間の位相差がoまたは180度 (同相または逆相)で

はないため,厳密には実部と虚部を表示すべきであるが,ここでは要素中心

の絶対値で表示してある.

69Hzでは騒音源の位置から加振した時の振動分布,貴書点から加振した時

の振動分布,式 (7-5)と (7-8)から求めた寄与度の分布がよく似た形

をしており,いずれも板の680Hzの固有モー ドに支配されている 一方,

240Hzでは.速度分布V.=/Q,山とV:2'/Qv川の形状が異なり.読 (7-5)と (7-

8)から求めた寄与度もかなり異なった分布となっている 音響伝達関数に

対する寄与〝′の総和は音響伝達関数に等しく,どちらの式を用いても総和は

変わらないが,各要素の寄与度は必ずしも一致するわけではない 図7112

と7-13の寄与度分布の比較から.符号が逆転することもあり得ることが分

かる このことは直感的には不自然に感じるが,各要素は独立に振動してい

図7_7 寄与度検討用計弊モデル
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るわけではな<,固有モー ドに支配されていることに原因がある 例えば.図

7-12と7-I3で寄与度の符号が異なっている部位にマスを追加して制振

することは一見逆の効果があるように感じる しかし.マスを付けることは

板全体の振動に影fを及ぼし結果は一つとなる 実際の壌音低減検討では板

動 レベルを下げるのが通常の方法であり.負の寄与度ができるだけ少ない

データの方が使いやすい

伝(FE…)

図7-8.要素分割図

蓑7-1 坂とキャビティの固有振動数

50 100 150 200 250 3(X)
Frequency(Hz)

図7･9 箱モデルの音響伝達関数

図7-10 速度分布と｢音響伝達関数寄与度日 69Hz)

)65
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図7-11 速度分布とr音窄伝達関数寄与度｣(69Hz)

上巳
Qil)

▲ニー

Real(普)
l J2

く∫l

_奉 二t-:- 轟 ご I-･

図7-I2.速度分布と r音V伝達関数寄与度｣(69H･L)
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図7113.速度分布と r音響伝達関数寄与度｣(69Hz)

次に二重壁の ｢青書伝達関数寄与度｣について説明する 図7-14のよう

に音源から放射された壌書が.ニ韮壁の振動を介して箱の内部に投入してい

<場合のパネルの ｢音響伝達関数寄与度｣を考える 基本的な考え方は一重

壁の場合と同様であるが.車体パネルと内装材で計算式が異なる 車体パネ

ル側の r音響伝達関数寄与度｣を求めるときは式 (7-5).内装材表面の r音

響伝達関数寄与度Jを計罪するときは式 (7-8)を用いる.式 (7-5)に

おいて,p':2-.I,.…は内装材の受昏点側表面の音圧と内装材の振動速度である

一方.式 (7-8)のp1.I-･vl:リま図7-15に示すように車体パネルの騒音

源側裏面の音圧と車体パネルの振動速度である.

一重壁の検討に用いた箱モデルの内側に坂を一枚追加 し,二重壁の場合の

パネルの振動分布と r普f伝達関数寄与度Jの関係を調べた.計井モデルを

EEI7-I6に示す 追加 した板はZ=095の位笹に周辺単純支持で固定されて

いる.板の厚さ.密度.ヤング率,ホ7ソン比はそれぞれoolrn,8500kg/TTll.

LO4GPa,037である モー ド減衰比は全てのモ- ドに003を与えた.表7-
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2に固有値を示す

図7-17に音f伝達関数を示す 国中濃い実根が二重壁,薄い実線が一並

壁の伝達関数である 40Hz付近は追加 した内側の坂の共寅により悪化する

が.二重壁にすることで達音特性が向上することが分かる

次に.内部空間の定在波が青書伝達開放を悪化させている2110Hzについて.

式 (7-5)と (7-8)より内側と外側の坂の寄与度を計算 した.襲音源の

位置から加振したときの内側の巌の振動分布 V‖'/QJl.と ｢青書伝達関数笥5･

皮 _を図7-18,外側の板の振動分布を図7-19.受音点から加振したと

きの外側の巌の振動分布 V.2'/Q:''と r普f伝達関数寄与度｣を図 7-20に示

す 図7-18,7-19から明らかなように外側の板の振動分布は一重壁に

近い形状となっているが.内側の板の振動分布は外側とは異なっている.こ

の差は二枚の板の間の音響特性の影響によるものであり,二重壁では内側と

外側の振動を区別して扱わなければならないことが分かる

図7-i4.校音源から評価点への壌音の伝達
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弾性板
/

インシュレータ

図7･i5 評価点から頓音源への騒音の伝達
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図7I20.外側の鮫の速度分布とr青学伝達関数寄与度｣(240Hz)

7.4 エンジン透過音低減への適用

7 4.1 エンジン放射音の寄与分析

相反定理に基づいて測定した音響伝達関数を用いて,エンジン放射音の寄

与分折を行った.解析の対象としたのはV型8気筒エンジンを搭戦したFR普

通乗用車で.エンジン内部で使われているチェーンが1700rpm(570Hz)付近で

発生するエンジン回転数の20倍の周波数の崇書を検討した.

運転席耳位置唇音の分析結果を図7121に示す ○で囲んだ範囲が問題と

なっている襲音である.測定は トランスミッションをパーキングレンジに固

定した状鋲でエンジン回転を変化させながら行った

エンジンの表面を LSの要素に分割し式 (7-I)より寄与を計算した 図

7-22に表面振動のレベルが高かった部位,図7-23に音響伝達関数のレ

ベルが高かった部位.図7-24.7125に代妻的な加速度と音響伝達関数

の測定結果を示す エンジン表面の加速度は.エンジンをベンチに設放した

状態で加速度計を用いて測定した また,音響伝達関数は.無響室において
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受晋点からスピーカで加振する方法で求めた 加振法は前席,後席に設定し

た4値の小型対面型音源による多点ランダム加振である 間糟としている騒

音は.振動と音f伝達関数のいずれもエンジン上面のレベルが高<.表7-3

に示すように左E3ッカカバー (後)の寄与が長も高いという結果となった 図

7-26に左ロッカカバー (級)の寄与とエンジン回転20次唇音の比較を示

す.

次に,寄与が高いことが判明したロッカカバーに粘弾性体とアルミ坂を組

み合わせた制振材を貼ってエンジン尊書を謝定し.低減効果が得られること

を確認した.図7 27にエンジン回転20次の運転席耳位笹早着の測定結果

を示す･寄与が大きい部位を制振することで,問題としていた 1700rpm前後

の額音が下がることが確認できた.なお,この実験では,ロッカカバー前OIJ

も含めて左右のカバー全体に制振材を貼っている また,実教は同一車種.同

一仕様ではあるが別の車両を使用したため.騒音の測定結果が寄与分析時の

データとは少し真なっている

(
g
r))

q
r
y

Jq
a
(i]

I(XX) 2(X氾 3(XX) 400) 5CIX)

エンジン回転数(rpm)

5(X) 100 )500
Frequency(Hz)

図7 21.エンジン回転20次の騒音
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感 クマ二ホ~ルド

図7-22 振動レベルが高い部位

感 クマ=*-'"I

右ロッカカバー (後)

右V角内側 (前)

′.㌔
埴両前方

図7123 音響伝達関数のレベルが高い部位
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- 右ロッカーカバー (後)
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エンジン回転数(rpm)

図7-24 エンジン表面各部の加速度データ

二 : T ∴ - 一

図7-25 エンジン各部の著せ伝達関数
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蓑7-3.振動レベル･雷管伝達関数と寄与の関除 (エンジン回転20次成分)

部 振動レベル 音響伝連関 寄与

1 インテークマニホールド表

2 インテ-クマニホールド玉

3 右V角内側ー前) ○
4 右V角外qL(節)

5 右V角内側(級)

6 右V角外側(後) ○
7 右ロッカカバー(恥 ○
8 右ロッカカバー(後) ○ ○ ○
9 右 一ヽ角前面

lO 右V角接面

H 左ロッカカバー(柄) ○
12 左ロッカカバー(後) ○ ○ 0
13 左V角前面 ○
14 左V角後面

15 オイルパン右側面

16 オイルパン左側面

17 オイルパン下面

(0レベル芯.0レベル中)

- エンジン回転20次成分
- 左ロッカーカバー (後)

(t[p)
](Y
上
2
'ii

2(Xの 3000 40CO 5000

エンジン回転数(rpm)

5(X) 100 1500
FTeqUenCy(Hz)

図7-26.ロッカカバーの寄与
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図7-27 ロッカカバー制振の効果

7.4.2 エンジン唇音の伝達特性改善検討

直列6気筒エンジン搭載のFR普通乗用車について,エンジン.駆動系の放

射音が原因と考えられる約230Hzのエンジン回転6次の車室内騒音の低減を

倹討した 200Hz程度の音は指向性が強くないため車室内で乾いた場合.巣

音源がどの方向に存在するかを特定することが煮しい.初めに7 4と同様.

エンジン･駆動系.排気系の表面の寄与を測定し襲音源を推定した.

結果を表7-4に示す 7 4と同様,エンジン･軽動系の表面の振動はベ

ンチで測定し,音曹伝達関数は受晋点から加振する音響加投法で測定した

この結果より.騒音源となっているのはオイルパン,エンジン左側面上方に

あるインテークマニホール ド.吸気レ1/ネ一夕であることが分かった

寄与が高<なるのは.オイルパンのように騒音源の加振力 (体付速度)の
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表7-4 寄与の計算結果 (oレベル札 ○ レベル中 ･データ無し)
ユニット名 雛位名 名称 青書伝達朋 加速庚 寄与度

エンジン 上面 ○○ ㊨ ○

I 上面 ロシシシシシシシシシシシ逮逮オオオオオイ敬エ 力.カバー (後)

I 前面

ー 前面

I 後面

ー 右巾面面両面Fh-面画面面両杏面

TI 右dl右倣

I 右伽

I i■

T 与か

I 左心

T 左併

T 左心 倭 (前)

T tt 伝 (後)

T ~下面

丁 下面

T 下面

I 下面 イルパン(右)

I 下面 ルパン(左) ○ ○
T 左血】左仇】

lI 気レノネ一夕 ○ ○ (⊃

上面 上面 (前) ○

千 上 上面 (中)

TI 上面 上面 (後)右側面 (節)右側面 (中)

IIllー 右脚面右側面右側面左側面左側面左8川面 右側面 (後)左側面 (節)左側面 (中)左側面 (後) ○
I 下面 下面 (節)

I 下面 下 (中)

I 下面 下 (級)

排気系 IiT1両 捕 ラ(前) 〇〇〇〇IITII 後rn-上所,(-1仙ILl軒捕上tl′こ (級)柿所

レベルが特に高い場合と,インテークマニホ-ル ド,吸気 レソネ-夕などの

ように音響伝達関数と体積速度の両方のレベルの高さが要田となる場合があ

る ここでは青学伝達関数のゲインが寄与に対して大きな影響を与えている.

吸気 レゾネ-夕表面から放射される騒音の伝達特性について詳細な検討を

行った 図7128.7-29に吸気レゾネータの音響伝達関数,エンジン回

転 6次の表面加速度と寄与を示す エンジン回転2300rpm前後で発生してい

る約230Hzの唇音 (図 7-29の○で囲んだ部分)は.音響伝達関数にある

ピーク (図7-28の○で組んだ部分)と対応 していることが分かる

7 3 1で述べたように隔壁は,車体パネル,制振材,遮音材で構成され

ている 遮音材の共鳴透過の周波数は250-300Hz程度に設定されており.

400Hz以下での遮音効果は小さい 伝達特性を改善するには.車体パネルを

制振する必要があり,式 (7-7)で定義される車体パネル側の音響伝達関数

に対する寄与を振動分布と音圧分布に分けて測定した

図7-30,7-31に吸気レゾネータ側から音響加振したときの車体パネ

ルエンジンルーム側の音圧分布 (式 (7-7)のp'.=/Qy'り)と,乗員耳位置

から音響加振したときの車体パネルの振動分布 (読 (7-7)のV.'2VQy叫 こ対

応)を示す_音圧分布は,半無智室にてエンジン ･駆動系等を含む完全な車

両を供試体として測定した.音源はホーン型スピーカの先端にさらに直径約

002mのホースを追加 したスピーカを使っている 一方.振動分布はエンジ

ン ･駆動系.排気系を外した状態のダッシュパネル振動を.加速度計を用い

て測定している 加振方法は4個の球型スピーカ (小)を用いた多点ランダ

ム加在である エンジン等を外 したのは.加速度計を貼るためであるが,ダッ

シュパネル表面の振動はそれほど変わらないことを前もって確認している

式 (7-6)から明らかなように,音響伝達関数は車重を柄成する全パネル

のflJの和となるが･本実験では最も影響が大きいと考えられるエンジンルー

ムとの隔壁について測定を行った 各測定点の加速度と音圧の周波数応答関

数は複素数となるため実部と虚部の両方を前後方向の変形で表示している

230Hz付近の伝達特性に影響が大きいと推定されるパネル裏面音圧のピー

クは 196Hzと296Hzにある 音圧分布の形状をみると.スピーカを置いた吸
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気 レゾネータから近い隔壁左aJJ表面だけでなく.反対側の右側にもレベルの

高い場所があることがわかる.スビ-カからの距離で比較すると.右側の隔

壁は左の隔壁の3-4倍の位置にあるが,音響伝達関数に対する影響の度合

いは大き(,ゲインを低減するには右側の隔壁の振動も抑えなければならな

い可能性が高いことを示している

先に述べたように低周波数域の伝達特性のゲインを改善するときは.隔壁

のパネル振動を抑制するのが通常の方法であり,音響系の特性を変える方法

については,どうすれば特性が改善できるか分かっていない部分が多い

250Hz程度の音圧分布を変えるには.エンジンルームの形状を変える必要が

生じ.開発途中の車両には使い類いという事情もある

一方.パネル振動のレベルの高い部位は図7-31に示すように周波数に

よって異なるが.大雑把にいえば隔壁の左半分と上部のレベルが高い 図7-

30の音圧分布の形状と考え合わせると.音響伝達関数を改善するために制

振すべき場所は,隔壁の左側の領域であること推察できる 振動分布は運転

席のある右の前席からスピーカで加振して測定しているが,キャビンの定在

波の影響があり.音源からの距離の大きい左arJのレベルが高くなっている

低周波では定在波の影響で意外な部位が遮音特性に影響を与えるため,対策

が試行錯誤的にならざるを得なかったが,寄与を測定することで定量化が可

能となった

寄与分折の結果を確認するため,隔壁の左半分を粘弾性体からなる制振材

と鉛の板材で実験的に制振し.音響伝達関数を測定した 結果を図7132に

示す ここでは.音響伝達関数を入力電圧に対する音圧の周波数応答関数で

表示してある

実験の結果より.パネル振動を抑えることで.検討対象としていた230Hz

付近の遮音特性を改善できることが確認できた.しかし,200Hz付近の低い

周波数域の音響伝達関数のレベルを十分下げるためには隔壁のかなり広い範

囲を制振する必要があり.実際の榊進を考えることは簡単ではない なお,こ

の実験も同一市乳 同一仕様ではあるが別のiE両を使用しているため,音響

伝達係数のデータは多少異なっている

)80

1(X) 2(X) 3(X) 4(X) 5α〕
Frequency(Hz)

図 7-28 エンジン左側面の音響伝達関数

- 寄与

- 加速度

ICNX) 20α) 3(X氾 4000

エンジン回転数(叩m)

】(X) 200 300 400

Frequency(Hz)

図7-29 エンジン左側面の寄与と表面の加速度
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実部 虚部

÷Gくトr､一 車両左側～ 車 両 左 側-̀.⊥ - 1

図7-30 ダッシュパネルのエンジンルーム糾音圧分布
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図7-31 ダッシュパネルの振動分布測定結果
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- 初期状態

- 隔壁制振後

100 200 3(氾 400 5CO
FreqLlEnCy(H乙)

図7-32 ダッシュパネル制振の効果確認

7 5 括言

音響系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理を応用した音響

加振実験により,エンジン ･駆動系から放射される音波によって自動車の

キャビン内に発生する畢音を低減する方法について倹討し以下の結論を得た.

(1)音響伝達関数と騒音源の体横加速度から耳位置音圧に対して寄与の高い

部位を予測できる また.この分析結果より.巣音の原因が音源側の加振

力の強さか,伝達系のゲインの高さのどちらに原因があるかを知ることが

できる

(2)伝i垂系の対策で騒音を低減するための指標として.騒音源とキャビンの

間にある隔壁と遮音材の受晋点音圧に対する影欝の度合いを示す｢音甘伝

達関数寄与度｣を提案した この指標より,伝達ゲインを下げるために制

振すべき場所を知ることができる また.伝達ゲインに対して音響的な特

性と振動的な特性のどちらの影響が大きいかを知ることができる

(3)エンジン騒音対策に寄与分析を活用 し.空気伝価騒音を伝達系の対策で

低減する場合に役立つことを示した
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第8蔓 結論

本研究は.絹造 ･音響達成系の相反定理を応用 した音響加撮法を用いて.

300Hz以下の比較的低い周波数域の自動車に関連した騒音を低減する技術の

開発と実用化とを目的として行ったものである

第 2章では,構造系をつり合い式.音響系をHelmhoILZの式より別々に相

反定理を革出し,両者の接続条件を考慮することで自動車の額音解析に利用

される達成系の相反定理について検討した_ここで扱った相反定理は,現象

に応 じて次の三種類に分類される.すなわち.(1)構造系に加えられた荷重

と発生する音圧に関する相反定理.(2)構造系に加えられた強制変位入力と

発生する音圧に関する相反定理,(3)音響系に加えられた荷重と発生する音

圧に関する相反定理である (1)の相反定理を用いると.榊造系の入力点か

ら受苦点までの伝達特性を表す構造音響伝達関数を,受音点に置いた音源の

体積変位 (または休積変位.体積加速度)に対する入力点の振動応答として

測定できることを示した また,(2)の相反定理より,強制変位入力に対す

る構造音響伝達関数を受音点に直いた音源の体積変位 (または体積変位.体

租加速度)に対する入力点の拘束点反力の応答として5.rL定できることを示し

た く3)の相反定理については,一旦振動に変換されて伝達してい<場合も

成り立つこと.音源と受書点の位置を入れ替えて音響伝達関数を測定するこ

とができることを示した.

また.勤的問題では俄性項と減衰項を考慮する必要があるが.調和振動の

場合.慣性項は打ち消しあって考慮する必要が無くなること.減衰項も歪み

速度に依存する単純なモデルでは打ち消し合うことを確認した

第 3章では.第 2車で省き出された三種類の相反定理を数値計算によって

検証した ここでは単純な箱のモデルの振動と音場を,境界要素法と有限要

素法によるモー ド解析法を組み合わせた梢造音響速成解析プログラムを用い

て計辞 した 箱を構成するパネルに加えられた荷重により発生する箱内部の

音圧の周波数応答を求める場合は.受音点に点音源をaLき梢追系の入力点に

発生する速度の応答を測定する方法が可能であることを確認した また,パ
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ネルに加えられた強制変位入力により発生する箱内部の音圧の周波数応答関

数を求める場合は.受音点に点音源を置き構造系の入力点を固定条件とした

ときの拘束点反力の応答を測定する方法が可能であることを確認した 更に.

音響系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理については,純粋

に音響的な経路と,一旦振動に変換されて伝達する経路が混在する場合も成

り立つこと.入力点と受音点を入れ替えて音響伝達関数を測定することがで

きることを確認した.

第 4章では.受書点から音響的に加振する方法で音圧の伝達特性を測定し,

自動車構造において相反定理が成 り立っているかを検証した 同時に.実験

手法,特に昔渡として用いるスピーカについて詳細な検討を行った

検討結果より,自動車に15いても相反定理を応用した音響加振実験により

実用上十分な精度を有するデータを得ることができること.音響加振法は騒

音源側から加拐する一般的な実験法に対 して実験装置が簡単になる等幾つか

の優れた点があることが確認できた

音源に関する検討では.スピーカは無指向性であることが重要であり,ス

ピーカ周辺の音場が点音源的になるまでの距離を確保する制約のもとで使う

限り,一般的に点音源と見なすことができるとされる上限周波数の5倍以上の

領域まで等価的な点音源として利用できるという結果を得た また,スピー

カの加振力の強さを表す体積変位 (または体積変位.体横加速度)は実際の

値ではな<,理想的な点音源と見なした場合の等価的な値を使わなければな

らないことを兄いだした.更に50Hz以下の低い周波数の構造音響伝達関数の

5.1J定に用いるスピーカは,コーンが振動するときに発生する反力をキャンセ

ルするような構造とする必要があることを示した

第5章では.構造系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理を

応用した実験解析により.自動車のキャビン内に発生する低周波数域の固体

伝播曝書の低減方法について検討した 初めに自動車のキャビンと同程度の

大きさをもつ単純な箱モデル内部の騒音について考察 し.音の原因となって

いる振動を見つけだす方法としては.柄造系を加振 したときの振動をnlJ定す

るよりも音響系を加振 した時の欄遠の振動を測定する方法が優れていること
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を明らかにした

次に,音響加振法をエンジン振動によって発生するこもり音とサスペン

ションからの入力によって発生する低周波騒音の低減検討に適用した その

結果,構造系を加振して求めた振動形状と音響系を加振したときの車体振動

の形状は異なる場合が多いこと,また,騒音低減を図る方法としては,シェー

カ加坂で測定した振動を抑えるよりも音響加振から得られた車体振動を抑え

る方法が合理的であることを確認した

第 6章では.構造系に加えられた強制変位入力と発生する音圧に関する相

反定理を応用した実験解析により.タイヤが路面の凹凸から受ける強制変位

的な入力によってキャビン内部に発生する騒音の低減について検討した ま

ず,エンジン ･駆動系,サスペンション等全ての部品を取り付けた車両の騒

音低減の手順として,発生経路を実験とは逆の方向に辿り,音響加振時のタ

イヤの拘束点反力,あるいはタイヤを支えるサスペンションの振動を下げる

という考え方を提案 した.次に,騒音の原因となっているサスペンション振

動を特定する簡便な手法として,加振器による加板で測定した振動モー ドと

音響加坂で測定 した振動形状の内接をとる方法を提案した

自動車の専管低減検討に適用した結果より,音響加振法の考え方では最終

的な目的関数となるタイヤ反力と,設計変数となる車体 ･サスペンション等

の間に音響系が介在 しないため対策が立てやす<,筆書低減が比較的短時間

で実現できることを確認した また.音響加振法は,加振器で加振する方法

と比べると,実験装置が簡単で測定時間も短縮できることなど実用上多くの

利点があることを示した.

第 7革では,音響系に加えられた荷重と発生する音圧に関する相反定理を

応用した実験解析により.エンジン ･駆動系からキャビン内に透過する騒音

を主に伝達系側から低減する方法を検討した.ここでは,伝達系を構成する

車体の特性を評価する指標として音響伝達関数に対するパネル寄与度(｢音響

伝達関数寄与度｣)の考え方を提案した

エンジン透過琳音の低減検討に適用した結果より,｢音甘伝達関数寄与度｣

を測定することで対策すべき部位,伝達ゲインに対する音響的特性と振動的
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特性の影響の大きさ等が明確になり.従来 トライアンドエラー的にならざる

を得なかった低減作業が短時間で的確に行えることを確認した

以上述べてきたように本研究では.構造 ･音響速成系の相反定理を応用し

た音響加振実験について検討した.初めに,達成系の相反定理を導き出し,同

時に数値計算による確認を行った 次に.自動車に応用するときの実験方法.

加振実験に用いる音源の設計法を示し.自動車において相反定性を利用した

音響加板絵が使えることを確認した 最後に,音響加振法を比較的低い周波

数域の固体伝播昏書と空気伝播撃音の要因分析と低減検討に適用しその有効

性を示した 自動車の開発期間短縮が進み.騒音低減偵討に費やす時間が短

くなっている中で,本研究が提案した騒音分析技術,騒音低減の考え方は,令

後ますます有効性が認識されていくと予測される また,有限要素法等の解

析においても,ここで述べた音響加振法と同様受書点に音響的な荷重を設定

する計算方法の有効性を検討する必要がある

従来.低い周波数域の騒音対策作業は,過去の経験 ･カン ･ノウハウに依

存する部分を多く浅していた 同じ対策を行っても車種によって効果があっ

たり無かったりすることがあり,対策作美が トライアンドエラーになること

はある程度やむを得ないと考えられていた 本研究により,音響加振法がこ

うした低周波壌書の問題点の幾つかに答える事ができる手法であることが明

らかになり,袋音低減の手順も明確になってきた しかし現状は,なにをす

べきかが分かった段階であり,効率的に騒音低減を実現できる具体的な自動

車摘迄に関する検討は十分ではない これからの自動車に要求される省燃費

性,安全性等を考慮しながら低額音を実現する構造の構築は今後の課題とし

て残されている
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ApF)erldixA l六道青書速成解析手法

A.1 緒言

本研究では境界要素法と有限要素法によるモ- ド解析法を組み合わせた繊

遁音響達成解析プログラムを作成している.ここでは.定式化について説明

する_

A.2 横道青書達成解析手法の定式化

自動車の車室内に短音が投入する形態には,2章の図2-7に示すように.

昏音源から垂気中に放射された音波が車体を振動させ再び車室内の空気中に

放射される場合もある 車重は音源側空間であるエンジンルームとは独立し

た空間を形成しており,計算するときは受昔側と音源側の空間をそれぞれ別

の箭域として扱わなければならない また,2つの空間のr'llの包音伝達は車

体の弾性在勤を介しているため.構造と達成した音場を解析する機能が必要

となる

本プログラムでは,境界要素法の音場解析部分に領域分割法【96】を用い.捕

造部分は有限要乗法を用いる 構造との速成方法には,有限要素法のマ ト

リックスをそのまま利用するDJreCtrneLhod【97】.構造部分をモーダルパラ

メータで表現 し,一般化座標を含む形で方程式 を組み立てる Modal

meLhodl981.横道部分をモーダルパラメータから計算 したモビリティマ ト

リックスで表し方程式を組み立てるMotnlllymeLhod【991がある.ここでは瓜

もゾUグラムが析単になるMobllltymeLhodを採用した /i:お,変数としては

粒子加速度を用いているためモビリティではなく実際にはイナータンスとな

る.

以下,境界要兼法による定式化.領域分割法.構造と青学の速成方法の煩

に説明する

A.3 境界苦茶法による3次元音場解析手法
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図Allに示すように.境界Sで囲まれる3次元諏域L)を考える 叙域内の

音場を支配する方程式は,内部の音圧をpとすると.HelmhoILZ方程式で表す

ことができる.

∇-p+k2/,=O,

k-2 (A-I)

ここで.kは波数,Oは角振動臥 Cは音速である.また.境界での条件は力

の釣り合いから次のようになる.

藍--FMa- (A-2'

上式において,p,d｡は媒質の密度と粒子加速度である

領域f2内で連続微分可能な重み関数を串入すると.グリーンの第2定理よ

り次の式が導かれる

Inb∇'-p･-p･∇2p)dn-lsほ IP･%)dS 'A-3'

重み関数〆 として,微分方程式 (A-1)の基本解を用いると,式 (A-3)

は最終的に次式で表される境界上の純分方程式に帰着する.

ls接-p封 s-0 (A-4'

ここでαを領域L?の内部また境界S上の点.卓を境界S上の点,2点間の距離

をr,Jを17 とする13次元のHelmholほ方程式の基本解は,

p'-よ elp(-Jkr)･ (A-5)

で与えられる.基本解を持分方程式 (A-4)に代入し.境界での条件式 (A-

2)を考慮すると.最終的に次の細分方程式が得られる.

C(a,p(a,･去I,p('-#警些ks･鯨 が 聖地 5-0 (A-6'

ここでC(a)はaの位置によって決まる次のような定数である

C(a)=l aを取域L)に正いたとき.

C(a)=J/2 aを境界S上に荘いたとき_
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EZIA-1,3次元音場空間

次に,梢分方程式を離散化する 境界SをN値の三角形または四角形の要

素で分割する.要素内で音圧と粒子加速度が一定となる最も単純な要素を用

いると,第L番目の要素の式はαを要素Lの兎心に置(ことで得られる

fp･･立岩pJIE,封竿 輝 ･蓋,i.aa,IE,空 也 d5-0 (A-7'

p,･p,･ 0.,はそれぞれ草葉･の音圧.要素Jの音圧.要兼Iの粒子加速.E,は

要素I.rは要素I上の点盲から要素Lの重心までの距離を表す 要素tと要素

Iの位置関係を図A-2に示す

要素L-lからNまで同様の操作を行うと･各要素の音圧p.と粒子加速度0.,

に関する次の連立一次方程式が得られる.

可pp,圭 lG･(adoa.こ)
ただし･lFlト IG=ま影野係数であり･各要素h..･g.Iは

h･L-!8･,･よ IE.H 聖 叫 SI

203

(A-8)

(A-9)



図A-2 要素の面積穣分

g∫′-ill,聖 地 S･

(A-10)

である 6,はクロネッカのデルタを表す

式 (A-9),(A-10)の領分はr=Oで特異紙分となるため,E=Iとした

場合は数値稚分ができない また,要素Jと要素Jの重心との距離が小さい場

合は積分の柿度が低下する そこで,J･.,,g.,の特異積分となる部分は解析的

に計算し,残った部分をガウスの積分公式により数値的に計算することにし

た いま k-0としたときの係数をノー"(0).E.,(0)とするとh.I,a.,はそれぞれ式

(A-11).(A-I2)となる h.,(0).g.I(0)については.Lap)ace方程式の

影響係数と同様の方法で解析的に積分することができるrl001

･坤 ′+a le,釦 .fk2r)dS･a lE,孟 桓 坦 宇 土当 dS

-,･･̂0,-iG･L(O,+tlE,嘉(幣 )dS 'A-11'
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g∫′--aIE,td5-glEI竿 d5

-g･,(0,-g IE,竿 as

ただし,

(A-12)

hLd0,-琉紬 sl g･̂0,-一芸 IE,fdS 'A-13'

摘分の精度を確認するため.要素Lと要素Iの重心との距離ノーを変えながら

影響係数を計算した 図A-3に計算に用いた要素-,Jの位置関係を示す 要

素Iは一辺の長さLが 100.nmの正方形で.重心から要素の法線方向に延ばし

た線上に要素Lの重心が位置している 波数kは27tm■とした 図A14,A-

5にh,とg,,の計算結果を示す 横軸は要素の大きさに対する相対距離を･縦

軸は5点横分との相対的な差をとっている 図から明らかなように,r吉0とな

る場合を含めて横分に用いる点数は4×4点で十分な精度が得られることが分

かった 本論文の計算はすべてガウスの4点公式を用いている

次に,要素上の音圧と粒子加速度を表す連立一次方程式 (A-8)を解くこ

とを考える N個に分割されて要素のうち L～Nlの要素でその粒子速度0.が

要素Iの重心､

図A-3 摘分精度の検討
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分かっており,残りのN.-Nの要素では音圧pが既知であるとすると.式 (.l_

8)は次のようになる.

恥･&.Qi-･･･恥

.-

..IccGC≡
の
伽i･-伽
3:.肌■f肌■

(A一日)

上式を既知の変数と未知の変数に分けて解けば,境界上の要素の未知変数

を決定することができる

I,仙恥
伽
〟]
M

∵
G

G
G
IL〃〃〓6:-伽仙･伽-1J

(A-15)

なお.実際の唇音問題では音圧が既知であることは殆どな<.粒子加速度の

みを与えて音場の解析を行う

次に帝域f2内の点aの音圧を求めることを考える.点αの音圧p(α)は式(A-

6)においてC(α)=1とすることで求められる.

p(a,--Xl,p(C,H撃 堰 AI,aよ畔 些 d5

--走 去 pLIE,gj撃 生)dS一芸I!.oo,IE,竿 dS 'A-16'

境界上の要素の影響係数を求めたとき同様の手順で数値積分を行い.先に求

めておいた境界上での音圧pと体横加速度Oを代入することで点αの音圧を

計算する

(＼rlJV
)
]1?D
だ

(lrII

V)叫tzLu
l

10-2 JO･l LOO 10l

log(lLrL)

-_千千.モ [ =
10g(A/i)

図A-4 柏分点の数によるh.,のは分誤差

穣分点の政

一一一一一- )占
' 2×2点
3×3点

一一一トー-1×4点

械分点の歎

~･...一 - l点
ニ 2×2点

3×3点
一一- 4×4点



10-2 101 100 101 102 103

10g(/uL)

10-2 10-I Ia) 101 102 103

10g(A/i)

図A-5 梢分点の数によるg.,の和分誤差

領分点の数

~~4- 1点
= 2×2点

- - 3×3点
.･.･.一〇- 4×4点

積分点の致

.･.･.-8- )占

二 2×2点

寸 3×3点
一一一- 4×4点

A.4 領域分割法

簡単のため図A-6のように2つの領域L?.,L2,が接している場合を考える

2つの領域に対して別々の基本解を用いて定式化すると領域L2.に対しては.

[鵠 ](:I:)-[鵠 ]紺 S,:) ･ (A-17,

が成り立つ ここでPl, ■̂は領域L7.の外部境界の要素の音圧と粒子加速度,

ln,･Aリま領域L2.とL22の境界の要素の音圧と粒子速鼠 HL,..I/'.,,HIz.･fl■2,

, C 1..I G -.I, G ■!.. GL三,は影響係数である CL,C',は領域内に置かれた捧稚

加速度 QLの点音漁による項で,次の式で定義される

Pexp(-)krl)47rrl
Pexp(-)kr,vl)47rrlVlCJ

(A-18)



Nlは蘭域L2.の要素n･r.I ,rv.は点音源と各要素の重心との軽舟を表す
式 (A-17)において,外部境界の要素上の粒子加速度Alは既知であるこ

とを考慮し.未知汝となっている領域間の境界での変数の方程式に縮退する.

:TlHp,.)'｣7剖 A,IHTi)
ただし.

LrTl]-こ-lJlil]:H...TJ:H.I,).lfl呈,∴

L'Til-llfl描fJ.I,r'lG,.,HGi,二】,
(TE)-:lfIll.ニー■lG,-,二十IC.I,l](A･)-llJ描FI.･.H c･Hc,I).

範域の中に音波を放射するものがない場合は明らかにTIc-0である
一方,領域L2コの連立一次方程式は,

(A-19)

(A120)

[詔霊](:/:)-[詔 把I:HEJ:ト (A-21,

･こ:=…
Pexp(-)krl)47(rl
Pexp(-)kr.Y2)47rr〝2CJ

(A-22)

となる･ここでP三･A三は叙域L2,の外部境界の要素の音圧と粒子加速鼠 JM I,

AZ/は領域L2.と(I,の境界の要素の音圧と粒子速度,FIl日.f1㌦.Fr'】,.fl1,,,GZ‖･

G2.,.G::.･G三三,は影響捺染である･C2･C2Iは額域内に置かれた体格加速度Q:
の点音源による影野を表す項である

領域間の要素に関する方程式をつくると,

lT.2日p,2).lTlHA,2日TE) (A-23)

f=f='L.

[T3]-HlJ22.illI廿lHf,HJl,_?,汁

tT孟]-llF122.MFIデ.HGf,HG22,]I. (A-24)

圃 -HllflrllG子.hlGfJ]]tA2日H22.]:FIfJ･'lc21.lcl2)

外部境界の粒子加速度… ま.顕城D.と同様既知であるとしている
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次に領域間の境界での条件を考える･境界上では音圧と粒子加速度をp,･A,
とすると.両者はそれぞれ連続となるので次の式が得られる.

1PJl-fp,'1-1pI21.
lAI)-(AI-)-1A,:)

(̂125)

上式を式 (A-19),(A-23)に代入すると,2式は次のように書き換

えられる

lTl:Lpl)'二価 A,}-(Ti).

[亮fpl)-:Tl]lAll-fTll
式 (A-22)と (A-23)をまとめて苛くと,

[臥捌AP:日計
となる この連立一次方億式を解けば坂城間の境界上での音圧と粒子加速度

が求められる 商域t2.IL22の外部境界での音圧は,式 (A-28)から得ら

れたp,,A,を式 (A-17).(A-21)に代入して導かれる次の方程式を

解くことで求める.

lflll.Hpl)-1lJt,〕EPI)'lG.-.liAH'lGll,](A′)+(cl), (A-29)

lfl子t]ip2トー[Il'rI]tPI)+lGf,]tA2l.[GflhA/)+1C2) (A-30)

領域内点cLの音圧は,各敵城毎に式 (A-16)より求めることができる 街

域L2L･L2ユではそれぞれ次の式となる

p(α)--義,貰.pL･IE,.影響 )d S - A ,! .aiLIEly dSl À-3り

da,--去芸pflE,2封撃 恥 一芸l"gas-,IEi警 些 dS '̂ -32'

Nl･N2は街域L2.･L2,の要素歎･〆,.a.㌔(ま領域L7.の要素上の音圧と粒子

速度･p!,･a.I.は敵城L7.の要素上の音圧と粒子速度.E',･Eリま範頼 D .,L2さの
要素を表す

境界要素法では-般的に各領域の影甘係数が非対称のフルマ トリックスと

なるため.連立一次方程式を解(段階の計井時間が大きな問題である.禎域
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分割法の定式化によれば･新城8,の要素とL71の要素の間の影書除数は0とな
るが.前項間の境界にも要素が存在するため系全体の変数は増加する.した

がって.図J117のように各範域の外部境界の変数を残したまま最終的に解く

べき方程式を組み立てることは計算時間の点で不利となる.また,帯域間の

境界での変敦に椋退した方程式 (A-28)も非対称のフルマトリックスであ

り,可能ならばできる限り面概の′トさい場所で分割することが望ましい な

お.純度は分割せずに一体で計算する方法がGFれている

2つ以上の商域に分割した場合も同様の手頓で計算することができる 例

えば,図A-8のような3つの帯域に分割した場合.読 (.4-28)に対応す

る最終的なマ トリックスは図A-9のようになる.このマ トリックスは領域間

の結合が全て直列的になっているとバンドマ トリックスとなるが.このモデ

ルでは領域間の結合が並列的になっているのでバンドマ トリックスとはなら

ない

領域L?[の外部境 領域間の境界 領域L22の外部境
界での未知数 での未知数 界での未知数

箭域L2Iに対
する方程式

箭域L2,に対

する方程式

0
0

この未知数が増える

tglA-7 マトリックスの偶成
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領域間の境界

図A-8 3分割された3次元音場空間

領域L21とLhの噴 飯域f22とf23の境 坂城喝とL2Lの境
界での未知数 界での未知数 界での未知数

領域f2lに対
する方程式

領域L2,に対

する方程式

領域L73に対
する方程式

0
0

0
図A-9.マトリックスの絹成
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A.5 構造と青書の達成解析

次に音響と構造の速成について説明する ここでは図A-i0で示すように

音響系の領域L2.とD三の間に構造系n】があり,摘造系の振動を介して2つの

音響系領域の間を音波が伝播する簡単なモデルを考える 領域の.とL?:では

321と同様.式 (A-17)～ (A-24)の関係が成り立つ この場合,領

域間の境界での未知数の数は必ずしも一致しない

境界での条件は,次のように与えられる.

ただし

侶-ps.LFs,･lH棚

lFIs]-[¢,]fK｡][耳,
[〟′]=loIl[K｡〕[O,]'lA],
[¢,]=[TIll0].

lKol=

-a,2 0

m.(LOf+2JE.a'ah-a'2)
0

O - 山｣

mm(a87,+2JEma)qn-a,2)

(A-33)

ここで･Fs･dl.め,T,はそれぞれ 桶造系にかかる荷重,前域f2.とf2:,節

域f2.とL?jの境界上の各要素の面積を対角項とするマ トリックス,構造系f21

の固有モー ド形のマ トリックス･構造系の節点加速度から蘭域17..(2,と領域

q の境界上の要素の法練方向粒子加速度に変換するマ トリックスである. 1''

は考慮する構造系の固有モ- ドの次数,a)は角振動臥 a),,･･･.aJは固有

角振動数,川. ,〟 はモ-ダルマス,I..･ .EMはモーダル減衰比
を表している

計算に用いる固有角振 軌数と固有モー ド形は汎用の摘造解析ソフトウエア

MSC/NASTRANの実固有値解析機能により求める 自動車の車体は通解シェ
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ル要素でモデル化され,固有モー ド形のベクトルは並進方向と回転方向の自

由度を有 している.しかし,ここでは回転方向の自由度を無視し,並進方向

のモー ド形から要素の法線方向のモー ド形を計算した 園A-11のように要

素の各点の並進方向加速度のモー ド形を中..¢2.9,,OJ,要素の法線方向単位

ベク トルをnとすると,要素の法線方向加速度のモー ド形 中,を次式で定義す

る

+]{･n+わIn4b･… ･【n･ (̂ 135)

式 (A-19)と (A-23)をまとめ,式 (J1-33)を代入すると.良

終的に解<ぺき連立一次方撞式が導かれる.

llTol,oA2日 '.LTOl][舶 用 -['oL,oB]lHsH rs, (A-36,

領域i?.とE22一領域(2,とL?)の境界上の各要素の粒子速度は】上式を解いて得

構造系への入力FS

図A-10 構造系を含む3次元音場空間
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られる境界上の音圧を式 (A133)に代入して求める

領域L2.IL2,の外部境界での音圧は･得られた境界上の音圧と粒子速度を式

(A-17),(A-21)に代入して導かれる次の方程式を解くことで求める

lH～.Hp)i-｣Jl.II](pIl)'lG.I.](A■hlG.lIHA,lhEc-), (A-37)

擁.Hp隼 -[fltI](pI2).lG宇1]tA小 lGfI](A,21･(C2) (A-38)

領域内点αの音圧は322と同様,各領域毎に式 (A-31),(A-32)よ

り求めることができる

一方.音響系との達成を考慮した柄造系の領域L2】の各節点の加速度は次の

ように計算できる.

･As,-帥 o][¢】'tFs,･[¢]【Ko･lo,]'[雄 ) (A-39,

A .6 拘束点反力の計算方法

強制変位加席に対応した音響加坂では.本来の構造系の加娠点を完全拘束

する 次に音圧評価点に荷重として単位体積加速度の点音源を置き.結果と

216

して生じる拘束点反力/,の周波数応答を求める /,は反力のモー ド形(0,)'を

用いて次のように計算した

/,=(O,rlK,]lQIrld]

0 0
"'.(a)戸+2JE.a'叫 -u2)0
0 0

mm((威+2JEma)ah-aP)

(A-40)



AppendixB 育Y系の相反定理

B.1 H=

ここでは開帯域における昔f系の相反定理について説明する.

B.2 音f系の相反定理

図 B-1に示すような3次元の音場L7を考える.表面のS上の二組の粒子変

位uMとU一三一を考え,これらの粒子変位に対応するf2の音圧をJ"-.P:･とす

る.Ll州 とU一三りま三方向の成分をもつベク トル壬で場所の関数である.なお,

全ての粒子変位と音圧は微少であり,媒質には減衰が無いものとする.

音場L?では次のHeLTTlholほの式が成 り立つ ここでも,初めから調和振動

を前提に議論を進める 波数をkとすると,

手筈 ･k2p"-0.

手写 ･k2p'2･-o

図B-1 3次元音場空間
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ここで.図B-2に示すように表面Sを囲む半径aの球面をsr,球の内部の

音場をL2Lとする (球の外側は煤やのみで柵成される) 式 (a-1)の左辺に

pLコ'.読 (B-2)の左辺にlMIをかけて両者の差をL?lで領分する

ID.(環 ･kZp･")p･"dV-ID.(滞 ･k2p･1,)p…dV-0 (a-3,

上式をGreenの定理を使って変形すると,

ls.5.7環 p･:,dS･ID,k2P-P(I,dV

ts言環p("dSjn.kl-p･2WHdV

-ISF,敬(2,dS-lsT環pL,,dS
･IS.!濫 p･2,dS-I,,f′L･SIp(I,dS
=O
nは表面S,sLの法線ベクトルである.S.
式が成り立つ

字n･黙 pu2∑n･u･.
式 (B-6)を式 (B-5)に代入すると.

lsFn･u･"p･"d5-lsTn･U･'"p"dS

･ls.fn･U:りpl】,dS-IS.fn･U･･2,p日,dS
=0.

となる.

tt)｣)
5'上では力のつり合いより.吹

(B-5)

図B-2 音源を囲む球面

次に 式 (B-6)の第3.4項の債分について考える 球の表面sr上の

音圧p.(a0,q,)と法線方向粒子変位U｡(a.0,q,)は,次のように展開することが

できる 座標系は図B-3参照

I-I
Uo=∑∑ ulm(a)YIm(0.q))
IZOm=-I

I
poe-u三pa∑JJl･.))∑ Ulm(a)Yr(0.9)

(=O mz.I

ここで.Y,I(8.p)は球面調和関数･j.(l･a)は球ベッセル関数であり･係数U,.(a)

は次式で定義される

UI,.(lJ)=〟uo(L･,C.q,)yr(0.q))S･n0dOdq)

式 (ち-7).(B･8)を式 (B-6)の第3,4項に代入する
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EZ)a-3 座標系

ls.Tn･u･"p("dS-IS.Tn･U･(2,p日,dS

-ls.(,麦mi.,- (8･p,)(-dp,麦JXko,土 U,,L･(仰 IP}ト5

-ls,(Li.ni.IUIL･(a"(0,p･)(め,ioĴka,Mを,ultl,(a･mo〝,hs (B-L0,

ここで.球面調和関歎の血交性を考鹿すると.式 (B-10)は.

-02pE.ls.,麦,dkLL,mf.,u;l･({･,a,L･(a,(yr(0."fas
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･u2palsl真.Ĵka,hi.,U,L･(0,qL･(a,･Y,-(o･p,fas
三仇 (a-1I)

となる したがって.式 (B-6)より青堀が閉空間である場合と同様の関係

式が得られる.この式は.叙域横分が開領域間等においても物体表面のみと

なることを示している.

lS字n･U:"p･"dS-lSTn･U･'"ptt･d5-0 (a-)2)
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