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タイトル： 音源と伝達系のモデル化技術に着目した車内音解析技術の構築に関する研究
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自動車や鉄道車両などの乗り物において，車内の静音化は搭乗者の快適性向上のために

必要不可欠な要素の一つである。車両の速度向上や軽量化などの性能向上に伴って，車内騒

音は一般的に増大する傾向にあるため，車両の開発においては設計段階で車内音を予測し，

車体の強度信頼性確保や軽量化などの基本性能と両立しながら，目標とする車内騒音レベ

ルを達成することが必要である。しかしながら，自動車や鉄道車両などの乗り物における車

内騒音の予測は，騒音源や伝達経路が多岐に渡るためモデル化が難しく，十分な予測・解析

技術が確立されているとはいえない。そこで，音源から伝達系に至るまでの車内音の一貫し

た解析技術の構築が必要とされている。

このような背景の下，本研究ではまず音源のモデル化技術として，自動車の油圧系コンポ

ーネントであるパワーステアリングポンプの圧力脈動・振動の解析技術構築に取り組んだ。

これは，油圧系回路の圧力脈動を集中定数系モデルで解析し，ポンプ筐体の振動を有限要素

法 (FEM)モデルで解析するもので，さらにポンプ取付点の振動入力から自動車室内音圧ヘ

の実測伝達関数と組み合わせることで，車内騒音を予測可能なことを示した。

次に，振動伝達系のモデル化技術として，鉄道車両における車体全体振動分布の解析技術

構築に取り組んだ。鉄道車両のような大規模構造物において，車内騒音の要因となる高周波

数域の振動現象を FEMモデルで丸ごと解析することは，モデル自由度が膨大で解析実行が

困難となるため，現実的ではない。そこで FEMに比べて要素数が圧倒的に少なく高周波問

題に適した統計的エネルギー解析 (SEA)でモデル化を行った。 SEAによる解析では，構造

要素間の結合部での振動伝達率を示す結合損失係数 (CLF)と呼ばれるパラメータを使用す

る。理想的な平板要素などであれば CLFの理論式が適用できるが，近年の高速鉄道車両の

車体構造は，中空押出型材と呼ばれるトラス構造の断面をした部材で構成されており，単純

な平板要素でモデル化することができない。このため，実際の鉄道車両の SEAモデルでは，

要素試験片などを用いて実験的に CLFを測定するしかないのが課題であった。

そこで本研究では，実物がない設計段階での車体振動分布解析を実現するため，部分構造

の FEMモデルから算出した CLFを用いて鉄道車両全体の SEAモデルを構築した。その

上で，床下に搭載されたエンジンからの加振パワーを入力として，内装材を含む車体全体の

振動および車内騒音を解析し，実車両による大規模な検証実験を行った。また，鉄道車両の

客室のような細長い空間を複数の SEA要素に分割した場合には，車両長手方向の距離減衰

を過大評価してしまうことが知られており，本研究では室内音響の分野で知られている理

論式を用いて， SEA要素間の CLFを補正する係数を導出した。導出した CLFの補正係数



を本モデルに適用することで，解析による距離減衰量が実測結果と一致することを確認し

た。これにより実用上十分な車内音の解析精度を確認した。

上述した SEAによる鉄道車両の車内音解析では， SEAが車内空間の平均音圧を解く手法

であるため，車内空間の形状に依存した反射や，座席などの部分的な吸音によって生じる車

内の音圧分布までは解析できないという課題がある。そこで建築音響の分野で用いられて

おり，大規模空間での音の伝播を幾何音響学的な手法により比較的短時間で解くことが可

能な音線法と呼ばれる解析手法を，鉄道車両の車内音解析に適用することを検討した。その

結果，単一の点音源を入力として用いた場合には，車両長手方向の音圧分布が実測結果と必

ずしも一致せず，これは音の回折効果や位相千渉などの波動性を音線法では完全に模擬で

きないことが原因と考えられた。しかしながら，車両走行中の騒音源は車両長手方向に沿っ

て多数存在するため，単一の点音源による長手方向の音圧分布を正確に模擬できなくても，

複数の音源が存在する場合には実用上十分な精度で走行時の車内音分布を予測できる可能

性がある。このような考察の元，車両長手方向に沿って 2座席おきに車内側の内装壁面上

に多数の点音源を配置したモデルを考え，鉄道車両走行時の内装振動分布の実測値を入力

として，車内空間の音圧分布を解析した。解析結果は，車内条件の違いとして与えた座席有

無による音圧変化の傾向が実測と良く一致し，実用的な精度で車内音を予測できることを

確認した。



Abstract 

A Study on the Development of Internal Noise Analysis Method 

focusing the Modeling Technique of Source and Transfer Path 

Takashi Yoshizawa, 

Course of Mechanical Engineering, Graduate School of Engineering, Kanagawa Univ. 

In order to achieve quiet environment inside a vehicle s~ch as an automobile or a train, 

it is necessary to develop a simulation technology which can predict the internal noise 

by considering all the models including the source, transfer path, and the receiver. 

First, in order to develop a modeling technology of a source, a lumped parameter model 

of a hydraulic pump used for a car was developed to analyze the pressure pulsation and 

the vibration of the pump. Then, by combining_the simulation output with the measured 

noise transfer function of a test vehicle, it was shown that the internal noise can be 

predicted with enough accuracy. 

Second, as a modeling technology of vibration transfer paths, a statistical energy 

analysis (SEA) model of a railway car body was developed Because the coupling loss 

factor (CLF) of the car body shell cannot be easily estimated from theoretical equations, 

sectional finite element method (FEM) models of the shell were used to calculate CLFs 

between each SEA subsystem. The input power of an operational engine was calculated 

from measured acceleration data, and this input power was applied to the SEA model. It 

was found that the simulated vibration level of the car body, as well as the interior noise 

in the passenger room, agreed well with the experimental results. 

Finally, as a modeling technology of acoustic transfer paths, a ray tracing model of a 

passenger room was developed to analyze the detailed sound distribution inside a train, 

which cannot be achieved with the SEA model. In order to analyze the internal noise by 

the ray tracing method with enough accuracy, it was proposed to apply multiple sources 

on the internal surface of the vehicle. Then, the sound power level of the each source was 

estimated from the measured vibration of the interior panels. Validation of the analysis 

method was conducted by comparing with the measured internal noise while the train is 

running. It was confirmed that the level of internal noise reduction by the installation of 

passenger seats matched well between the analysis and the measurement. 
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第 1章序論

第 1章序論

1.1 研究の背景

自動車や鉄道車両などの乗り物において，車内の静音化は搭乗者の快適性向上のために

必要不可欠な要素の一つである。車両の速度向上や軽量化などの性能向上に伴って，車内騒

音は一般的に増大する傾向にあるため，車両の開発においては設計段階で車内騒音を予測

し，車体の強度信頼性確保や軽量化などの基本性能と両立しながら，目標とする車内騒音レ

ベルを達成することが必要である。しかしながら，自動車や鉄道車両などの乗り物における

車内騒音の予測は，騒音源や伝達経路が多岐に渡るためモデル化が難しく，十分な予測・解

析技術が確立されているとは言えない。そこで，音源から伝逹系に至るまでの車内音一貫解

析技術の構築が必要とされている [1][2]。

近年の計算機性能の大幅な向上により，大規模な数値流体解析 (ComputationalFluid 

Dynamics: CFD)や有限要素法解析 (FiniteElement Method : FEM)なども行われつつ

あるが[3][4], まだまだ自動車や鉄道車両のような大規模構造物を丸ごと車内音まで解析する

ことは現実的ではない。また，モデルの自由度が大規模になればなるほど，車内音の伝播経

路や発生メカニズムといった現象の理解がしづらくなるとともに，モデルの変更に伴う手

間も増大するため，設計者にとっては車内音の低減構造に対する見通しが立てづらくなる

という課題がある。そこで，モデル化にあたってはなるべく自由度が少なく軽いモデルとす

ることが求められている。

本研究では，なるべく少ない自由度のモデルで車内音を解析するため， lDモデルと 3D

モデルを融合し，車内音に至るまでの音源，振動伝達系，音響伝達系のモデルをつなげるこ

とで，車内音を一貰解析する技術を構築することを目指す。ここで， 3Dモデルとは CFDや

FEMなどのように対象の 3次元的な形状や挙動を緻密にモデル化するようにメッシュ分割

を行う解析方法の総称と定義する。これに対し lDモデルとは，対象の物理的な挙動を表す

のに本質的に重要な 1つ（または必要最小限）の自由度に着目することで，モデル自由度を

圧縮する解析方法の総称と定義する。本研究で取り扱う油圧系コンポーネントの集中定数

系モデルや，エネルギーという 1つの次元で振動騒音の伝播を解析する統計的エネルギー

解析 (StatisticalEnergy Analysis : SEA)などが lDモデルに含まれる。車内音の一貫解

析技術を実設計に適用していくためには，このように lDモデルと 3Dモデルを融合した解

析手法により，解析精度を確保しながら極カモデル自由度を圧縮し，設計者が見通しを立て

やすい解析モデルを構築するための方法論を提供する必要がある。

ここで，なぜ車内音の一貰解析が必要なのか，について考えてみる。車内騒音はただ下げ

れば良いというものではなく，目標値ぎりぎりを狙った設計が求められる。何故なら，車内

騒音が目標値よりも大幅に小さくなっても特段の付加価値はなく，その他の性能とのトレ

ードオフ（重呈増加や強度低下，車室内スペースの縮小）による悪影響の方が問題となって
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しまうことが多い。この点，省エネルギー性能（以下，省エネ性能と略す）や強度信頼性な

どとば性質が少し異なると考えられる。省エネ性能は高ければ高いほど車両の付加価値に

つながるため，車両の開発にあたっては設計の初期段階でまず検討される項目である。強度

信頼性については，高ければ高いほど良いということはないが，車両の強度は通常，車体の

骨格構造（自動車のホワイトボディや，鉄道車両では構体と呼ばれる外郭構造）で確保する

ように設計されるため，やはり設計の初期段階でまず検討されることが多い。

これに対して車内騒音は，車体の骨格構造だけでは決まらず，車内の内装材・防音材や，

インテリアデザインなどの影響も大きく受ける。自動車においては，車内の静粛性も付加価

値の一つとして重要視されるようになってきてはいるものの，車内音の予測・設計には上述

のように車体の骨格構造と内装材設計の両方を考える必要があるため，車内音の検討は通

常設計関発の比較的後半部分で行われる場合が多く，軽量化や低コスト化，インテリアデ

ザインなど，その他の多くの性能とのバランスを考えながら，全体として多面的に調和がと

れた車体とする必要がある。このため，設計段階で事前に車内音を予測する技術がないと，

軽量化や低コスト化などトレードオフの関係にあるその他の性能を満たすことが優先され，

車両開発の V字プロセスにおける手戻りが発生する要因となってしまう。このように，車

内騒音の低減においては，適切な目標値の設定と，それを過不足なく達成するための限界設

計が求められており，それを実現するためにはその他の性能とのトレードオフを見ながら，

車内音の一貰解析および設計へのフィードバックを行う技術が必要とされているのである。

次に，車内音の一貰解析を実現するためには，どのようなモデル化技術が必要であるかに

ついて考えてみる。自動車や鉄道車両の設計では，ゼロベースでーから設計することはほと

んどない。何かしらのベース車両があり，それに対する設計変更点を考え，それによる車内

騒音への影響を予測した上で目標値に対する過不足を考え，必要な対策の検討もしくは過

剰設計の緩和，などの設計フィードバックを行う，というサイクルが繰り返される。従って，

①ベース車両のモデル化，②新規車両における設計変更点のモデル化，③新規車両での騒音

予測，④必要な設計変更点の検討，⑤設計変更後の騒音予測，というプロセスをなるべく短

いサイクルで回していくことが求められている。そのためには，モデルの作成や変更に要す

る時間が短いこと，モデルの自由度が小さく解析時間が短くて済むこと，解析結果のポスト

処理や可視化および現象の理解が容易であること，などが必要となる。また，モデル自由度

は少ない方がいいが，設計する上で実用上十分な解析精度も必要となる。

これを実現するためには， lDモデルによる解析を基本としつつ，実用上十分な解析精度

を保つため部分的に 3Dモデルを取り入れた， lDと3Dの融合解析技術が必要とされてい

る。本研究は，そのような解析技術の構築と，解析精度の検証を行うことを目的としたもの

である。

-2-



第 1章序論

1.2 従来の研究と課題

近年の計算機性能の大幅な向上を背景に，大規模な FEM解析が一般的に行われるように

なってきており， HPC(High Performance Computing)による超大規模 FEM解析も行わ

れつつある[5][6]。しかし，まだまだ実用的に設計で使えるレベルとは言い難い。その大きな

理由として，計算時間と計算コストの間題がある。上記のような大規模解析を行うためには，

ハイスペックな計算機環境で何日もしくは何週間もの解析を行う必要があり，誰でも簡単

に着手できる状況にはまだなっていないと考えられる。また，自動車や鉄道車両のような大

規模で複雑なアセンブリモデルの場合，締結部での減衰や剛性の同定（合わせ込み）が必要

であり，精緻な FEMモデルを組み合わせてアセンブリモデルを作ればすぐに実測と合う，

という訳ではない。従って，同定（合わせ込み）のための反復計算が何度も必要であり， 1

ケースあたり何日もしくは何週間もかかる解析は実用的ではないと考えられる。さらには，

モデルが大規模になればなる程，メッシュ作成や解析結果の抽出などプリ・ポストに要する

手間が増え，車内音の伝播経路や発生メカニズムといった現象の理解がしづらくなるとい

う課題がある。そのため，何らかの形でモデル自由度や計算時間を削減するための解析手法

が必要となってくる。

そのような FEM解析に要する計算時間を削減するための手法の 1つとして，部分構造合

成法が知られている [7]。部分構造合成法は，構造物全体（全系）をいくつかの部分構造（分

系）に分割し，それぞれの分系の動特性を合成することで全系の応答を算出しようとする手

法であり，大きく分けて伝達関数合成法とモード合成法の 2つがある。前者は分系の動特性

を伝達関数で表現する方法であり，後者は分系の動特性を固有モードで表現する手法であ

る。部分構造合成法では，全系の応答をそのまま解くよりも計算時間がかなり短縮できると

ともに，部分的に実験データとの融合ができるなど，様々な特色があることが知られている。

しかしながら，騒音問題などで必要な高周波域の信頼性が十分でない，などの点も課超とし

て挙げられている[7][8]。

このような 3D解析手法は，対象の 3次元的な形状や支配方程式をなるべく詳細に模擬し

た離散化モデルを作成し，実物の挙動を厳密に解析しようという考え方である。一方で，車

内騒音が問題となるような高周波数領域 (200Hz,......,lkHz以上）では，振動や音聾のモード

が非常に複雑で密になり，そのような厳密な解法あるいは確定論的な手法があまり意味を

なさなくなってくる。そこで計算コストなども考慮すると，統計的な手法，エネルギー的な

立場に立った解析が適した領域となる。このような立場に立った解析手法が，本研究で用い

るSEA(統計的エネルギー解析）や，幾何音響学的な解析手法の一つである音線法である。

振動騒音の分野で主に使用される解析手法を図 1.1に示す。
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数値流体解析(CFD)

3 I I 直接法

析 I I 
部分構造合成法

｛口伝達関数合成法

モード合成法境界要素法(BEM)

時間領域有限差分法(FDTD法）

部分構造のFEMモデルから

SEAパラメータを抽出する方法

統計的エネルギー解析(SEA)
解析SEA

it幾何音響学的手法王鏡像法 ← 周期構造の理論を用いたSEA

析
音線法

伝達マトリクス法

マルチボディダイナミクス

集中定数系モデリング

図 1.1 振動騒音の主な解析手法

SEAは対象物の全系を複数の要素に分割し，その要素間のパワーフロー平衡方程式を解

くことで，各要素の持つ振動や音圧のエネルギーを算出する手法である [9]。SEAでは，各要

素の応答が多数の固有モードの重ね合わせで表されるような高周波数領域において，各モ

ードの持つエネルギーが要素内で空間的，周波数的に等分配されると仮定して，各要素の平

均的な応答を算出する。そのため， SEAでは各要素内のモード密度が十分大きくなるよう

に要素サイズを大きく取る必要があり，各要素内の平均的な応答というマクロな解析しか

できない。その反面， FEMなどに比べて要素数をかなり少なくでき，解析時間が非常に短

くて済むことが大きなメリットとなる。 SEAには大きく分けて，解析 SEAと呼ばれる古典

的な手法と， FEMを援用した SEAの2つがある[10]。前者は，理論式に基づき SEAパラメ

ータを算出する手法であり，ロケットや船舶など，主に薄板材料で構成された大規模構造物

の応答を解析する手法として滴用されてきた[11][12]。一方で， 自動車や鉄道車両などでは剛

性の高い梁構造や骨格構造が多用されており，これらの高剛性部材はモード密度が低いた

め，そもそも SEAに適さなかったり，理論式に基づき算出した SEAパラメータでは解析

精度が不十分であったりするなどの課題がある [13]。

そこでこれらの課題に対して， FEMを援用した SEAが登場してきた。 FEMを援用した

SEAには， a)部分構造の FEMモデルから SEAパラメータを抽出する方法， b)FEMと

SEAのハイプリッド解析手法， c)周期構造の理論を用いた SEAなどが存在する。 a)の方
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法は，理論式に基づく SEAパラメータの算出が難しい実際の複雑構造物について，部分構

造の FEMモデルを用いて SEAパラメータ（特に結合損失係数）を算出する方法であり，

その算出方法がいくつか提案されている[10][14] [15]。b)の方法は， SEA要素としてモデル化す

るにはモード密度が低すぎる梁構造や強度部材のみを FEM要素でモデル化し， FEM要素

とSEA要素間のカップリング方程式を解く方法である[16]。この手法の特長は，梁構造や強

度部材などは FEM要素，それ以外の薄板構造などは SEA要素とすることにより， SEAの

解析精度を悪化させる要因であった梁構造や強度部材などを扱えるようにしたことで，自

動車[17][18]や鉄道車両[19][20][21]への適用事例が報告されている。しかしながら，第 3章で述べ

るように近年の高速鉄道車両の車体はアルミ押出型材と呼ばれるトラス構造が多用されて

おり [22], このような場合には単純な平板の SEA要素としてモデル化することはできない

[23]。そのため， b)の手法を鉄道車両に適用しようとした場合，車体は FEM要素でモデル化

するしかなく，車両全体の解析は困難だと思われる。 c)の方法は，鉄道車両や航空機などで

多用されるハニカムパネルやアルミ押出型材のような周期構造を持つ板材料を SEAで扱う

ために開発された手法である[24]。いくつかの解析事例が挙げられているが(25][26l, この手法

を用いて車両全体の解析を行った事例は筆者の知る限りまだ報告されていない。

車体振動の解析手法として SEAを用いた場合，車室内の音響空間に関しても SEAでモ

デル化するのが一般的である。しかしながら， SEAは車内空間の平均的な音圧を解く手法

であるため，車内空間の形状に依存した反射や，部分的な吸音によって生じる車内の音圧分

布までは解析できないという課題がある。そこで車内の音圧分布までを解く方法として，車

内空間を FEM要素でモデル化することが考えられるが，車体振動と車内音との強連成（例

えば内装パネルの膜振動により低周波で吸音性能を発揮する効果など）までを考慮しよう

とすると，車体振動を SEA要素，車内空間を FEM要素でモデル化した FE-SEAハイブリ

ッド解析を行う必要がある。この場合には，車内空間の FEM固有値解析による音響モード

と，車体振動の SEA要素のカップリング方程式を解く必要があり，鉄道車両のような広い

空間では音響のモード密度が高周波で非常に大きくなるため， FEM固有値解析の負荷が高

く現実的ではないものと思われる。実際，このような方法による解析事例は筆者の知る限り

報告されていない。

一方，実用上は振動と音響の強連成までは考えずに，車体振動から車内音への一方向解析

だけでも十分なケースが多いと考えられる。そのような場合には，車内空間の FEM固有値

解析は必ずしも必要ではなく，モード密度が非常に大きい場合には直接法で解く方が有利

となるため，音警空間の FEMモデルを直接法で解析することも行われつつある。しかしな

がら，鉄道車両の客室空間のような大規模モデルの場合， 250Hz程度までの解析結果しか

報告されていない[27]。lkHz程度の高周波まで解析しようとした場合，音波の波長を考える

とメッシュサイズを非常に細かくする必要があり，まだまだ実用的ではないものと思われ

る。そもそも車体振動を SEAで解こうとする場合，その時点で詳細な振動モードや位相の

情報は失われており， 1つの SEA要素に接する音響境界面内では全て同位相で空間を加振
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することになる。そのため，音曹空間の FEMモデルヘの入力条件は既に厳密性を失ってお

り，低周波での定在波が問題となる場合を除くと，高周波までの車内音響解析を FEMで行

うことにどれだけの意味があるかは疑間である。

これに対し，建築音轡の分野では，コンサートホールなどの大規模空間における音の伝播

を短時間で解くことが可能な，音線法や鏡像法と呼ばれる幾何音響学的な手法が知られて

いる(28]。しかしながら，自動車や鉄道車両の車室内における音響解析に関しては， lkHz以

上の高周波数域における，オーディオ用スピーカから耳位置への音響伝播などへの適用(29]

が見られるのみで，車体振動（車外からの音響透過による振動を含む）を入力とした車内音

の解析に音線法や鏡像法を適用した事例はあまり多く見受けられない。この理由として，幾

何音聾学的な手法では FEMや BEMなどの波動方程式に基づく手法と比べて，回折や散

乱といった音の波動性を正確に模擬できないためだと思われる(30]。特に低周波数域では，

高周波数域に比べて音の波動性の影聾が大きくなるため，この傾向が顕著となると考えら

れる。しかしながら解の厳密性を追い求めようとすると，冒頭で述べたように車両全体を丸

ごと FEMなどの 3Dモデルで解析するしかなく，実用的ではないという課題がある。そこ

である程度は解の厳密性を犠牲にしてでも，モデルが軽く実用的な解析手法を構築すると

いう観点が必要と考える。

1.3 本研究の目的

以上述べたように，これまで様々な解析手法が提案されているが，シンプルなケースでの

適用事例が示されているだけの場合が多く，実際の複雑構造物における適用可能範囲（適用

限界）がはっきり分からない。計算コストや実用性なども考慮すると，全ての現象，周波数

範囲でオールマイティに使える解析手法はまだないものと思われ，問題に応じて適切な解

析手法を選択したり，モデルの簡略化を行ったり，複数の解析手法を組み合わせてうまく解

析がつながるように工夫したりする必要がある。自動車や鉄道車両は「実際の複雑構造物」

の代表格であり，そのような実際の複雑構造物において，車内音の一貫解析を行うための解

析手法と適用範囲，および複数の解析手法をどのように組み合わせて一貰解析を実現する

かの事例を示すことは，車内音の解析技術を広く普及させていく上で有用であると考える。

そのような背景を踏まえ，本研究では車内音の一貫解析を実現するためのモデル化技術を

構築し，その解析精度および遥用範囲の検証を行う。その上で，車内音に至るまでの音源，

振動伝達系，音響伝達系の解析をなるべく軽いモデルでつなげるため， lDモデルによる解

析を基本としつつ，実用上十分な解析精度を保つため部分的に 3Dモデルを取り入れた lD

と3Dの融合解析手法により，実設計に適用可能な車内音の一貫解析を実現するための方法

を構築することを目的とする。
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1.4 本論文の構成

本研究で実現しようとする車内音の一貫解析技術の流れを図 1.2に示す。最終的には，音

源のモデル化技術により加振力を算出し，次にこの加振力を振動伝達系のモデルに入力す

ることで車内壁面からの振動放射パワーを算出し，最後にこの振動放射パワーを音響伝達

系のモデルに入力することで車内の音圧分布までを一貫解析できるようにすることが目標

である。このような一貫解析技術を構築することで，最終的なアウトプットである車内音の

解析結果を見ながら，設計改良を行っていくことが可能となる。本論文では，このような一

貫解析を実現するために必要な音源，振動伝達系，音馨伝達系のそれぞれのモデル化技術を

構築し，各モデルの解析精度を検証した結果を例示する。これにより，実設計での使用を考

えた時の各モデル化技術の適用可能性，および適用限界について明らかにすることができ

ると考える。

第2章音源のモデル化技術

加振力I ヽヽ （設計改良）
ヽ
ヽ

放射パワー

第3章振動伝達系の
モデル化技術

第4章音響伝達系の
モデル化技術

図 1.2 本研究で実現しようとする車内音の一貫解析技術の流れ
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第 2章では，まず音源のモデル化技術として，自動車の油圧系コンポーネント（油圧ポン

プ）の圧力脈動・振動を解析するモデルを構築し，ポンプ内部の挙動を 1Dで詳細にモデル

化することにより，ポンプ室内部の圧力変化や，ポンプ吐出側の圧力脈動を精度良く解析で

きることを示す。また， 1D解析の結果からポンプ内部の油圧加振力を算出する方法を導出

し，これをポンプ筐体の 3Dモデルヘの入力とすることで，ポンプ振動を解析できることを

示す。その上で，ポンプ振動から車体へ伝達される加振力を算出する方法を提案し，この加

振力および圧力脈動の解析結果と，車体で実測した伝達関数を掛け合わせることで，車内音

を実用上十分な精度で予測できることを明らかにする。

次に第 3章では，振動伝達系のモデル化技術として，エネルギーという 1つの次元で振

動騒音の伝播を解く統計的エネルギー解析 (SEA) を 1D解析の一種と定義し， SEAによ

る1Dモデル化手法により，鉄道車両の振動伝達系モデルを構築する。その際，近年の高速

鉄道車両に多用されるアルミ押出型材では， SEAに必要なパラメータの 1つである結合損

失係数 (CLF) を理論式から導出することが難しいため，部分構造の FEMモデル (3Dモ

デル）から数値計算により算出した CLFを用いることで，車体全体の SEAモデルの構築

が可能になることを示す。その上で，実車両を用いた大規模な試験により，インパクトハン

マ加振時の車体振動分布の解析結果を検証し，低周波数域ではグローバルモードの影響を

考慮するため，全ての要素間の結合を考えた SEAモデルとすることが重要であることを明

らかにする。

さらに第 4章では，習響伝達系のモデル化技術として，音線法という幾何音響学的な手

法により自由度をできるだけ小さくしながら，車内の音圧分布を詳細に解析するモデルの

適用可能性を検討する。音線法により鉄道車両内の音圧分布を精度良く解析するためには，

車内に多数の音源が存在するモデルを考える必要があることを明らかにし，車両走行時に

多数の点で測定した車体振動の実測値を入力として，座席有無での車内音の変化を実用的

な精度で予測できることを示す。

最後に第 5章では，本研究で得られた成果を述べ，今後の展望を示す。
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第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析

第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析

2.1 緒言

自動車や鉄道車両などの移動車両における車室内騒音の発生源としては， (1)エンジンや

モータ，ポンプなどの駆動システムや補機類， (2)ロードノイズや車輪転動音などインフラ

側との相互作用， (3)風切り音や車外圧力変動などの流体的な作用，など多岐に渡る。車室

内騒音の解析には，これら主要な音源のモデル化が必要である。本章では加振源の一つとし

て，油圧ポンプの圧力脈動を取り上げる。

自動車向けの油圧パワーステアリング（以下，パワステと略す）用ポンプでは，省エネル

ギー化（以下，省エネと略す）のために可変容最型ポンプが用いられることがある。通常の

固定容量型ポンプでは，ポンプ回転数に比例して吐出流量が増加し，ポンプ回転数はタイミ

ングベルトで直結されたエンジン回転数に比例して増加するため，高速運転時にはポンプ

の吐出流量が増加する。一方，ステアリング操作をアシストするのに必要なポンプ流量は，

低速運転時でも裔速運転時でもそれほど変わらないため，高速運転時には無駄にポンプ流

量を吐出していることになり燃費が悪くなる。このため可変容量型ポンプが開発されてい

る。可変容量型ポンプでは，ポンプ回転数が増加するにつれて 1回転当たりの押しのけ容

積を減らす機構が組み込まれているため，ポンプ回転数によらず吐出流量が一定に制御さ

れ，燃費向上に効果がある [31]0

このように可変容量型ポンプには省エネ効果がある一方で，固定容量型ポンプに比べて

圧力脈動やポンプ振勁が大きい傾向があり，実車搭載時に車室内での異音が発生しやすい

という課題がある [32]。また，ポンプを起振源として発生した圧力脈動やポンプ振動は，車体

との取り付け点インターフェースを介して車体の振動として伝わり，車体の伝達特性も加

味された上で車室内の騒音として知覚される。そのため，車体の伝達特性も考慮した設計が

必要である。なぜなら，車体の伝達特性も考慮した上でポンプの低騒音化設計を実施しなけ

れば，ポンプの吐出脈動やポンプ振動は低減できたものの車内音は悪化するということが

起こり得るためである。

そこで本章では，シミュレーションにより設計上流段階で圧力脈動やポンプ振動を解析

し，車体の伝達特性を加味した上で車室内騒音の予測・低減に活用できる解析技術を開発す

ることを目的とする。本章ではまず，ポンプの油圧特性シミュレーションを lD解析で行う

ための集中定数系モデルを構築し，その妥当性を検証する。また，油圧解析の結果から算出

した加振力をポンプ筐体の FEMモデルヘ入力として与えた時のポンプ振動を解析し，その

妥当性を検証する。最後に車体の伝達特性として，ポンプ筐体と車体との取り付け点入力か

ら車室内騒音への伝達関数を実測し，ポンプの振動加振力や圧力脈動の解析結果と掛け合

わせることで，車室内騒音を予測できることを示す。
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第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析

2.2 可変容量型ポンプの構造と動作

図 2.1に可変容量型ポンプの構造模式図を示す。本研究で取り上げる可変容量型ポンプ

は，ベーンポンプと呼ばれるタイプのポンプであり， 1回転あたりの押しのけ容積が可変と

なる機構を備えたものとなっている。この可変容量型ポンプは，シャフト，ロータ，カム，

11枚のベーン板，制御バルブなどから構成されており，エンジンの駆動力によってシャフ

トとこれに連結されたロータが，図中の反時計回りに回転する。ロータのスリットに収納さ

れた 11枚のベーン板は，背圧によってカムに押し付けられており，ベーン板とロータとカ

ムによって形成される 11個のベーン室は，この回転により容積の増減を繰り返す。

ベーン室が吸入ポートにつながる図中上側の区間を吸入区間，ベーン室が吐出ポートに

つながる図中下側の区間を吐出区間，吸入区間から吐出区間に遷移する間の，吸入ポートに

も吐出ポートにもつながらない区間を閉じ込み区間と呼ぶ。吸入区間ではベーン室の容積

が徐々に大きくなるため，吸入ポートから油を吸入する。吸入区間で吸い込まれたベーン室

内の油は閉じ込み区間で昇圧され，その後，吐出区間ではベーン室の容積が徐々に小さくな

るため吐出ポートから油が吐出される。ポンプから吐出された油は，裔圧配管を通ってパワ

ーシリンダヘと送られ，操舵力をアシストする。

タンク

吸入ポート

ベーン室

閉じ込み
区間

高
圧
配
管

吐出ポート
パワーシリンダへ

ベーン板
カム

図 2.1 可変容量型ポンプの構造模式図
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第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析

次にメカ的に流量を一定に制御する機構について，図 2.2を用いて説明する。低回転数で

はカムはバネカと内部圧力のバランスによって左端に押し付けられており，ポンプ 1回転

当たりの押しのけ容積は最大である。この状態では吐出流量はポンプ回転数に比例して増

加する。回転数の上昇とともに吐出流量が一定流量以上になると，流量制御オリフィスでの

圧力損失により制御バルブ左右の圧力差がバネカに打ち勝って右方向に変位し，制御バル

ブが開口する。これによりカム左室に高圧の油が導かれてカムが右方向へ移動し， 一回転あ

たりの押しのけ容積を減らすことで流量を一定に制御する。操舵に必要な流董は回転数に

よらずほぼ一定なので，可変容量型ポンプは高回転数域での無駄な仕事をなくすことがで

き省エネになる。

ベーン ロータ

~ 
カム最大偏心

ポンプ
吐出

カム

カムの移動

丑
囀
拗
ト
入
モ

ー

゜
1000 2000 3000 4000 

ポンプ回転数(r/min)

ー 吋饂
誹
鰤
汗

カム偏心により
ポンプ容量可変
⇒流量を一定に制御

゜
図 2.2 流量を一定に制御するメカニズム

このように可変容量型ポンプは省エネ効果があるが，固定容量型ポンプに比べて圧力脈

動や振動が大きい傾向があり，流体伝播音や固体伝播音による車室内異音が発生しやす

い。固定容量型ベーンポンプでは吐出区間，吸入区間が 2ヶ所ずつ設けられ，各々がシャ

フトに対し点対称に配置されているため，吸入から吐出へ切り替わる閉じ込み区間での昇

圧に起因するシャフト加振力を相殺することができる。これに対し，可変容量型ベーンポ

ンプでは構造上，吐出区間と吸入区間を 1つずつしか設けられず，どうしても非対称構造

にせざるを得ないため，吸入から吐出へ切り替わる閉じ込み区間での圧力変動によるシャ

フト加振力を相殺することができない。

また，固定容量型ベーンポンプでは吐出区間吸入区間の切り替えタイミングの調節や，
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カム内径プロファイルの形状最適化により圧力脈動を低減することが可能であるが，可変

容量型ベーンポンプでは基本的に真円のカムとする必要がある上，カムの移動により吸入・

吐出の切り替えタイミングが変わるため，使用回転数範囲の全域で圧力脈動を下げるのは

難しい。

これらのことから，省エネでありながら静粛性の高い可変容量型ベーンポンプを関発し，

実車に搭載した時の車室内の静粛性を向上するためには，ポンプの振動や圧力脈動を加振

源として車室内に伝播する騒晉を事前に予測 し， 様々な設計パラメータをチューニングす

ることで，全てのポンプ回転数領域および圧力条件において車室内騒音をバランス良く低

減することが重要となる。

油圧パワーステアリングポンプの騒音は，流体伝播音，固体伝播音，空気伝播音の 3つの

経路を伝達して車室内に伝わる [33]。図 2.3に騒音伝達経路の模式図を示す。流体伝播音は，

油圧ポンプで発生した圧力脈動が油圧ホースや配管を伝播し，ホース ・配管と車体とのイン

ターフェース部分や，ステアリングシステム全体からの振動となって車室内で闇こえる騒

音である。固体伝播音は，パワステポンプの振動を加振源として，ポンプが取り付けられて

いるエンジンシリンダプロックの振動となり，エンジンマウン トを介して車体に伝わる騒

音である。空気伝播音は，ポンプ表面からの振動放射音が車体を透過して車室内へ伝わる騒

音である。

•Pressure 
+z► Pulsation 

昼

[Source] 

•Pump 
Vibration &¥ 

•Sound 
Radiation 

Q 
夏~:

[Transfer Path] [Noise] 

図 2.3 油圧パワーステアリングポンプの騒音伝達経路
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油圧パワステポンプの騒音には，比較的低周波（約 100"-'300Hz) のモーン音と，高局波

(500"-'2000Hz) のワイン音と呼ばれる 2種類の音がある [34]。モーン音は，主に圧力脈勁

に起因することが知られており，高圧の作動条件（約 6MPa以上）で問姪となることが多

い。一方，ワイン音は，主に振動が車体構造物や空気を伝わることに起囚することが知ら

れており，高回転域（約 1500"-'3000r /min) で問題となることが多い。

これまでの研究[32][35] [36]では，主に油圧解析によりパワステポンプの圧力脈動や流量変動

(flow ripple) を低減することに主眼を置いたものが多い。これらの研究ではポンプ内部

の流体の挙動を詳細に解析もしくは実験的に分析しており，流体伝播音の低減には有効で

あると考えられるが，固体伝播音と空気伝播音も低減するためにはポンプの振動を解析す

る必要がある。一方，ポンプ振動の解析を行った研究としては望月らの文献「37]が挙げられ

る。この研究では，ポンプの FEMモデルを作成し，ポンプの内壁面に実験で測定した内部圧

力を荷重として与えることで，ポンプ振動およびポンプ放射音を解析している。

ポンプの油圧解析や振動解析は，それ自体でも圧力脈動やポンプ振動を予測・低減するの

に有用であるが，実際の車室内騒音はそれぞれの伝達経路における車体の伝達特性の影署

を大きく受けるため，圧力脈動やポンプ振動の解析だけでは車室内騒音（およびその低減効

果）を完全に予測することはできない。ポンプに起因する車室内騒音を事前に予測し，流体

伝播音，固体伝播音，空気伝播音を高度にバランスさせるような設計によって車室内騒音を

低減するためには，車体の伝達特性を取り込んだ車室内騒音の予測技術構築が必要である。

このような目的のため，ポンプ単体の CAE (Computer Aided Engineering) モデルでの解

析結果と，実物の車両で測定した車体の伝達関数を掛け合わせることで，実車搭載時のポン

プ騒音を予測する技術を構築する。ポンプ CAEモデルは，集中定数系の 1Dモデルによるポ

ンプ内部の油圧解析，および FEMによるポンプ筐体の振動解析モデルから成る。車体の伝達

関数については，ポンプメーカでは車両モデルを持っておらず，また仮に車両モデルがあっ

たとしても車体の伝達関数を精度良く解析することは難しいため，本研究では実測した車

体伝達関数を解析に用いることとする。このようにパワーステアリングポンプの CAEモデ

ルと，実車の伝達関数を組み合わせて，ポンプ搭載時の車室内騒音を解析した事例は，筆者

の知る限りこれまで報告されていない。
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2.3 本章で構築する車内音予測技術の全体像

図 2.4は構築する車内音の一貫解析技術のシミュレーションフローを表した模式図であ

る。ポンプなどの車載機器，すなわちコンポーネントの CAEモデルでは，油圧解析，コンポ

ーネント単体の振動解析，及び放射音解析を行う。この時，油圧解析モデルから振動解析モ

デルヘは油圧加振力が入力として与えられ，振動解析モデルから放射音解析モデルヘはコ

ンポーネントの表面振動が入力として与えられる。

次に，コンポーネント CAEからの出力として，圧力脈動，伝達力，音響パワーが得られ，

これらの各物理量を車体の騒音伝達関数に掛け合わせることで，車室内騒音を解析する。こ

こで，車体の騒音伝達関数としては流体伝播経路，固体伝播経路，空気伝播経路のそれぞれ

に対応した P/P,P/F, P/Wの 3つを考え，それぞれ PIPはコンポーネントの圧力脈動から車

室内のドライバー耳位置における音圧への伝達関数，P/Fはコンポーネント振動による車体

への伝達力から車室内音圧への伝達関数， P/Wはコンポーネントの音響放射パワーから車室

内音圧への伝達関数である。これらの車体伝達関数は，ターゲット車両での測定によって取

得する。

上記と似たような手法は文献[38]で報告されているが，先行研究ではテストベンチで測定

したコンポーネントの実測データと ，実測した車体の伝達関数が用いられている。これに対

し本研究では， CAEによるコンポーネントのモデル化を行っているため，ひとたび車体の伝

達関数が実測できれば，シミュレーションを回すことによりコンポーネントの設計パラメ

ータを最適化することができ，コンポーネントの基本性能と車室内の静音化を高度に両立

した設計最適化を行うことが可能となる。

Noise 
Component Transfer 

CAE Function 

Pressure 
Design U→」Hydraulic Pulsation 

Parameters 
- I I I 

Optimization 

Sound 
Power 

図 2.4 車内音の一貫解析技術のシミュレーションフロー
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2.4 ポンプ内部の油圧解析

油圧系システムの解析には，集中定数系モデルがしばしば用いられる [39][40]。先行事例と

して我々のグループでは，直噴ガソリンエンジン用の高圧燃料ポンプの油圧シミュレータ

を関発した実績があり [41], 本研究でも同様のアプローチによりモデル化を行う。

図 2.1で示したように，可変容量型ベーンポンプでは 11個のベーン室の容積が十分小さ

く，ベーン室内部の圧力が均ーとみなせるため，容積が可変な部屋としてモデル化し，集中

定数系により定式化する。すなわちベーン室の容積を V,ベーン室の圧力をp, 作動油の体

積弾性係数を B, ベーン室に流入する油の体積を q1, 流出する油の体積を q2とすると，式

(2. 1) が成り立つ。

dV Vdp 
ql―q2 --=-- (2.1) 

dt B dt 

また，ポンプ内部の作動油の通路は短い管路とみなせ，管路内を流れる作動油の運動およ

び管路内の容積効果はそれぞれ式 (2.2), 式 (2.3) のように表される。

pL 
d% 

dt 
= a(Pi -P2)-pLR1q1 

aLdp2 
ql―q2= -

B dt 

ここで添え字 1,2はそれぞれ入口，出口を表し， pは作動油の密度，

断面積， qは流量， pは圧力，凡は管路の流動抵抗係数を表す。

(2. 2) 

(2. 3) 

Lは管路長， aは管路

さらにポンプ内の隙間漏れは平行二面間隙間流れ，または環状隙間流れでモデル化し，各

部絞りはオリフィスの式でモデル化した。その他，カム内外の圧力差およびバネカによるモ

ーメントや，制御バルブの挙動について運動方程式を登て，ベーンがカム内周から離れる離

間と呼ばれる現象の発生有無も考慮している。

これらの式を MATLAB/Simulinkを用いたブロック線図モデルに置き換え，シミュレーシ

ョンモデルを構築した。構築したシミュレーションモデルの模式図と，各モデルブロック間

の入出力関係を図 2.5に示す。例えば，ベーン室 11個分のモデルブロックでは，ポンプ回

転数とカム変位が入力として与えられ，ベーンの回転角とカム位置の情報から 11個それぞ

れのベーン室の容積を計算している。そしてベーン室の容積変化からベーン室内部の圧力

が計算され，これが出力として他のモデルブロックに受け渡される。また，カムのモデルブ

ロックでは，コントロールバブルからの圧力が入力として与えられ，カム内外での圧カバラ

ンスからカムの動揺変位を計算し，ベーン室のモデルプロックに出力として受け渡すよう

になっている。
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第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析
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図 2.5 油圧シミュレーションモデルの模式図

構築したシミュレーションモデルを用いて解析を行った結果の一例を以下に示す。凶 2.6 

は，ポンプ回転数を 4000r/minまでスイープさせた時の吐出流量を実測と解析で比較した

ものである（ただし最大流量で正規化）。制御バルブとカム変位の解析結果も合わせて示し

ている。なお，制御バルブとカム変位の測定は難しいため，これらの実測結果は表示してい

ない。解析結果より， 900r/min前後から制御バルブが作動し始めてカム変位をコントロー

ルし，吐出流量を一定に制御している様子が分かる。また，吐出流量の解析結果は，実測結

果と良く一致していることが確認できる。
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図 2.6 吐出流量の実測ー解析比較および制御バルブとカム変位の解析結果
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第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析

図2.7は，ある 1つのベーン室の圧力変化を実測と解析で比較したものである。吐出圧

力が 1MPa, ポンプ回転数が 1500r/minの条件であり，縦軸は吐出圧力で正規化してあ

る。吸入から吐出への切り替え区間で一旦圧力が最大値に達し，その後，負荷圧と同レベ

ルで推移する様子がよく再現されている。

次に図 2.8は，ポンプ吐出側の出口と高圧配管の入り口との接続部における圧力脈軌の

周波数スペクトルを，実測と解析で比較したものである。吐出圧力が 9MPa, ポンプ回転

数が 1500r/minの条件であり，ポンプ回転数の 11次成分（ベーン枚数に起因する圧力脈

動の 1次成分）における圧力脈動の実測値を 0dBとして正規化してある。吐出圧力が 9

MPaと高いため，モーン音が発生しやすい条件であり，ポンプ回転数の 11次成分（圧力脈

動の 1次成分）が突出して大きくなっていることが分かる。周波数としては 275Hz程度

であり，この最も低次の圧力脈動が流体伝播音の主成分である。

（ 上記の図 2.7, 図2.8の結果は，いずれも実測と解析が良く一致している。このような

正確な解析結果は，ポンプ内部のシャフトがベーン室の圧カバランスによって動的に変形

する効果のモデル化や，高圧配管ホースのゴム特性を考慮した特性曲線法によるモデル化

[42]などによって実現している。これらの結果より，油圧解析精度の妥当性が確認できた。

このようにポンプの圧力脈動を正確に解析できるシミュレータを活用することで，高圧

条件で発生するモーン音については車内音を低減するための構造変更を検討することがで

きる。例えば，ポンプ内部のカム上下方向の位置を表す設計パラメータとしてカム高さが

ある。カム高さを変更することで圧力脈動の 11次成分を低減し，モーン音を改善できる

ことが知られており，本シミュレータはそのような設計変更の効果予測に活用できる。し

かしながら，カム高さを変更すると， トレードオフとして低圧条件で発生するワイン音が

悪化するという課題があり，このようなモーン音とワイン音のトレードオフを考えながら

車内音をバランス良く下げる構造を検討する必要がある。そのためには，ポンプ振動の解

析技術が必要であり，次節では，その構築方法について述べる。

(J 
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第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析

2.5 ポンプ筐体の振動解析

本研究では，ベーン枚数に起因するポンプ回転 11次成分，及びその高調波成分の振動を

解析対象としている。特にこの振動は低圧・高回転の時に顕著で，図 2.9に示すx方向（カ

ム移動方向）の振動が大きい。このことから，各ベーン室圧力の合力によりシャフト及びカ

ムがX方向に加振されることが振動のメカニズムであると考えられる。そこで油圧解析の

結果から X方向の加振力を算出した。ここで， X方向の加振力とは，各ベーン室圧力の合カ

によりシャフトに加わる加振力，およびその反力としてカムに加わる加振力のX成分を算

出したものである。なお，油圧加振力はX方向（カム移動方向）， Y方向（上下方向），およ

び紙面と垂直な軸方向への加振力が考えられるが，低圧条件では圧力脈動が小さいため， Y

方向と軸方向への加振力は小さいと考えられる。実際，油圧解析の結果から算出した Y方向

の加振力（のポンプ回転 11次の高調波成分）は X方向よりも小さかったため， X方向のみ

を考慮した。図 2.10に，吐出圧力 1MPa, 回転数 2000r/minにおける X方向加振力の時系

列データおよび周波数分析結果を示す。加振力は回転 11次の高調波成分を持つことが分か

る。さらに，図 2.11に示すようにポンプ回転数をスイープさせた時の加振カスペクトルに

おける回転次数成分のピーク値を抽出し，ポンプ筐体の FEMモデルに入力として与えるこ

とで，ポンプ振軌を解析することができる。このように，ポンプ回転次数成分のピーク値を

トラッキングした結果を加振力として用いることで，ポンプの振動解析は後述するように

周波数応答解析を 1回実行すればよいだけとなり，加振力の時系列データをそのまま使っ

て時刻歴応答解析を行う場合と比べて，解析時間を大幅に短縮できるというメリットがあ

る。

ポンプ筐体の FEMモデルを図 2.12に示す。ポンプ筐体の FEMモデルは，ポンプケーシン

グ，シャフト，シャフトに勘合されているプーリなどをモデル化しており，ロータやベーン

板などは付加質量としてシャフトに与えている。また，シャフトはボールベアリングや滑り

軸受け（ブッシュ）を介してポンプケーシングに支持されているため，ボールベアリングの

支持剛性や，滑り軸受けの油膜剛性を別途計算し，ばね要素としてモデル化している。

油圧解析の結果から算出した加振力の入力位置を図 2.12中に赤矢印で示す。 FEMモデル

への加振力の入力位置は，シャフト中心およびカム左室内壁とし，シャフト中心には上述し

たように各ベーン室圧力の合力の算出結果を，カム左室内壁には油圧解析で算出したカム

左室内部の圧力脈動による加振力を与えた。なお，ここで作成した FEMモデルは，ポンプ振

動を測定する際に使用したポンプ固定用の治具ブラケットも含んだモデルとしている。 FEM

モデル作成に当たっては，あらかじめ実験モーダル解析を行い，主な固有モードと固有振動

数が実験と解析で一致することを確認するとともに，カープフィットによりモード減衰比

を同定した。図 2.13に，一例として 940Hz付近におけるポンプ固有モードを実験と解析で

比較した結果を示す。両者が良く一致していることが確認できる。その上で，モード重ね合

わせ法による周波数応答解析を行い，回転次数成分ごとの振動を解析した。
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第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析

図 2.12 ポンプ筐体の FEMモデルと加振力の入力位置

Experimental Modal Analysis 

940Hz 

Finite Element Modal Analysis 

935Hz 

図 2.13 実験と解析によるポンプ固有モードの比較
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第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析

図 2.14, 図2.15に，回転 11次および回転 22次の振動を実測と解析で比較した結果を示

す。解析条件は，前述したようにポンプ振動が最も顕著となる低圧の条件として，吐出圧力

を lMPaに設定し，ポンプ回転数を 500r/minから 4000r/minまでスイープさせて，ポンプ

表面のX方向振動を比較した。 11次振動， 22次振動とも実測と解析で傾向がよく一致して，

問題となる振動のピークを捉えられており，カム移動方向の加振力だけでポンプ振動を再

現できることを確認した。これにより，振動を低減するための構造最適化を解析で検討して

いくことが可能である。

図2.16に，ポンプ振動・騒音の低減のために行われる設計変更の一例を示す。ノッチと

呼ばれる V字形の切り欠きが，吸入ポートや吐出ポートの入口や出口に設けられることが

ある。これは吸入ポートと吐出ポートの間の遷移区間におけるベーン室内の圧力変化を緩

やかにすることで，圧力脈動やポンプ加振力を低減することを狙ったものである。そこで，

吸入ポートの先端に設けられた吸入ノッチの角度をパラメータとして，圧力脈動とポンプ

振動の変化を解析で評価した。

図 2.17は，ポンプ回転 11次成分の圧力脈動（左軸）と，ポンプ回転 22次成分のポンプ

振動（右軸）の解析結果である。解析条件は，回転11次の圧力脈動については吐出圧力 6MPa,

ポンプ回転数 2000r/minであり，回転 22次のポンプ振動については吐出圧力 lMPa,ポンプ

回転数 2000r/minである。これらの運転条件と次数成分は，それぞれ流体伝播音（モーン

音）と固体伝播音（ワイン音）が発生しやすい典型的な組み合わせである。図 2.17の解析

結果から，ノッチ角度を変更することで，圧力脈動とポンプ振動をそれぞれ個別には改善す

ることができるが，両者の間にはトレードオフが存在することが分かる。そのため，実際の

ノッチ角度の設計仕様を決定する際には，ポンプが搭載されるターゲット車両の伝達特性

に依存して，流体伝播音と固体伝播音をバランスさせる必要がある。

-22-



第 2章 音源のモデル化に着目 した車内音解析

(
S
P
)
 
uo,ie」
0
-
0
3
0
<

も
」
apJ0
£
L
L
 

! 2odB 

ー Simulated

…. Measured 

゜
1000 2000 3000 4000 

Pump revolution (r/min) 

図 2.14 ポンプ回転 11次振動の解析結果

(
S
P
)
 
uoneJa1a~Xlv' 

J
O
 J
a
p」

0

p
u
z
z
 

ヽ～ '-..... 

ー Simulated

…• Measured 

゜
1000 2000 3000 4000 

Pump revolution (r/min) 

図 2.15 ポンプ回転 22次振動の解析結果

-23-



第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析

Suction notch 

図 2.16 V字ノッチによる設計変更例

(
S
P
)
 U
O
!
l
B
S
l
n
d
 a
J
n
s
s
a
J
d
 

P
」

a
p
J
oLil~l 

｀
 ゜

2 4 6 8 

Suction notch angle (deg) 

2
2
n
d
 o
r
d
e
r
 o
f
 v
i
b
r
a
t
i
o
n
 (
d
B
)
 ゜

ー

2dB! 

---r ~ ーロ—·-
! .. 

l 

図 2.17 ノッチ角度変更による圧力脈動とポンプ振動の解析結果

-24-



第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析

2.6 車体伝達関数との合成による車室内騒音の予測

2. 3節で述べたように，ポンプの圧力脈動や，ポンプ振動に起因する車体伝達力の解析結

果に，車体の伝達関数を掛け合わせることで，車室内に伝播する騒音を解析することができ

る。

はじめに，流体伝播経路に関して，ポンプの吐出脈動から車室内騒音への伝達関数を測定

するため，ポンプが搭載される予定のターゲット車両を用いた実験を行った。実車に付いて

いるパワステポンプの代わりに，流呈発生器とサーボバルブから成る圧力脈動発生装置を

高圧配管ホースの入り口に取り付け，サーボバルブの作動周期を制御することにより，圧力

脈動の発生周波数をスイープさせながら加振を行った。この間，車室内の音圧と，サーボバ

ルブでの圧力脈動を測定し，両者の比を計算することで，流体伝播経路の伝達関数を算出し

た。

次に，固体伝播経路に関して，ポンプ取り付け点の加振力から車室内音圧への伝達関数を

測定した。図 2.18に示すように，ェンジンブロックに取り付けられているパワステポンプ

を取り外し，エンジン表面のポンプ取付点をインパクトハンマで加振した。インパクトハン

マによる加振は，ポンプを取り付けている 3ヶ所のボルト穴の各位置において， X,Y, Z 

の並進 3方向それぞれについて行った。このようにして，固体伝播経路として 3ヶ所X3方

向の 9つの伝達関数を測定した。なお，今回対象とする車両では，エンジンプロック側のポ

ンプ取付点におけるボルト穴部が，周囲よりも若干高くなったような構造をしており，各ボ

ルト穴について， X, Y, Zの 3方向全てに加振することができた。しかしながら，そのよ

うな叩く場所がない場合には，ボルト穴部に立方体形状の治具を取り付け，その治具の側面

をインパクトハンマで加振するなどの工夫が必要である。

Pump mounting position 

図 2.18 ポンプ取付点のインパクトハンマ加振試験
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第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析

また，今回対象とする可変容量型ポンプでは，実車での伝達経路分析の結果より，空気伝

播経路に関しては，流体伝播経路や固体伝播経路に比べて寄与が十分小さいことが分かっ

ており，今回の解析では空気伝播経路は考慮しないこととした。しかし必要であれば，エン

ジンルーム内のポンプ近傍から既知の体積速度音源を発生させ，車室内音圧への伝達関数

を測定することで，空気伝播経路に関する車体伝達関数を測定することができる。この伝達

閲数と，ポンプの音響放射パワーの解析結果を掛け合わせることで，音響伝播経路の車内音

も算出することは可能である。

実測した流体伝播経路と固体伝播経路の車体伝達関数は，それぞれポンプの流体解析と

振軌解析の出力と掛け合わされる。流体解析からの出力は，ポンプ出口（高圧配管ホース入

口）の圧力脈動である。振動解析からの出力については，ポンプとエンジンブロックの取付

点において伝達される加振力を算出する必要がある。これについては，ポンプ筐体とエンジ

ンプロックの一部（ポンプとのインターフェース部分のみ）を FEMでモデル化し，シミュレ

ーションで算出したエンジンブロックの振動解析結果から，逆マトリクス法による実稼働

荷重の同定法を用いて，伝達される加振力を算出した。以下にその方法を説明する。

実験による伝達経路分析の分野では，逆マトリクス法による実稼働荷重の同定法が知ら

れている[43]。実稼動時の荷重 F は，図 2.19に示す荷重同定法により算出することができ

る。まず，各部位の加振時に加速度センサを取り付けておき，加振点から計測点までのイナ

ータンス (a必）を計測しておく。ここに添字 iは計測点を表し， jは加振点を表す。次に，

実稼動時の加速度 Aと荷重 Fは式 (2.4) のような行列の掛け算で表され，逆行列を解くこ

とにより実稼動時の荷重 Fは式 (2.5) のように計算できる。なお，実際にはノイズによる

誤差を低減するため，過剰決定用の加速度センサを加振点以外にも取り付け，擬似逆行列や

特異値分解によって解を算出する。

'1~ >
all a21 G12 G22 

A ー ふ

イナータンス(a尤）を測定 実稼動時の加速度を測定

図 2.19 実稼働荷重の同定法
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{ 1} = [ ::: ; J ::: ; 1 ]{ i,} 式 (2.4)

忙｝＝［：〗 ;~:::;1『｛］：｝ 式 (2.5)

この荷重同定法を適用するため，本研究では図 2.20のようにエンジンブロックとポンプ

とのインターフェース部分を含む簡易 FEMモデルを作成した。その上で，図 2.12に示した

のと同じようにポンプ内部のシャフト中心およびその反力としてカム左室内壁に，油圧解

析で求めた加振力を加え，エンジンブロックの振動（実稼働時の振動A,)を解析した。また，

ポンプ取付点 3ヶ所からエンジンブロックの振動への伝達関数 (auり）をあらかじめ解析し

ておき，式 (2.6) に示す逆マトリクス法により伝達力を算出した。なお，エンジンブロッ

クの振動Aバこついては，式 (2.6) の逆マトリクスを解くためには n=3以上となるように

振動評価点を決めることが必要条件となる。ここでは過剰決定用の振動評価点も含めて n=

6とし，ポンプ取付点付近の 3か所と，その他のエンジンブロック上の 3か所を振動評価点

とした。

x~ い

図 2.20 エンジンブロックの簡易モデルを含んだポンプの FEMモデル
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af a X X -1 
1 

・・1 
y f1 ff f子 X 
-1. a y -1. a y 

右a豆Y （科AA1 f I tl ff 
af af 式(2.6) 

y f1 ff 
AZ 

aZ a名 ゥ・ n 
n 

y f1 ff 

ここで， Fikは i番目のボルト穴（ポンプ取付点）における k方向の伝達力， Ajは解析で算出

したj番目のエンジンブロック振動の l方向成分， aJ/庁は解析で算出したイナータンスで

ある。

なお，ポンプ取付点からエンジンブロックヘの伝達力を解析モデルで算出するだけであ

れば，解析メッシュ上でのポンプ取付点における節点力を算出するという方法も考えられ

る。しかしながら，ポンプ取付点（ボルト穴）周辺では複数の節点でポンプ側のメッシュと

エンジンブロック側のメッシュが剛結合されており，解析モデルの出力は各節点での伝達

力となる。これに対し車体の伝達関数を実測する際には，各ボルト穴におけるインパクト加

振力を 1点で代表させて車内音への伝達関数を測定している。このため，実測の伝達関数と

掛け合わせる場合には，このように各ボルト穴における伝達力を疑似的に 1点で代表させ

たような結果が必要と考えられる。また，各ボルト穴における伝達力は，実際には並進 3方

向だけでなく回転方向の自由度も発生していると思われる。しかし実車の伝達関数を測定

する際には，このような回転方向の加振力を与えることは難しい。式(2.6)に示した逆マト

リクス法による荷重同定法を用いると，各ボルト穴での伝達力を疑似的に並進 3方向の自

由度で代表させた解析結果を算出することができるため，実測した車体伝達関数と掛け合

わせる際の親和性が良いと考えられる。

これまで述べた方法により，車内音を解析した結果の一例を医 2.21, 図 2.22に示す。こ

れは吐出圧力を 6MPaとした条件において，ポンプ回転数を 840r/minから 2700r/minまで

スイープさせた時の，ポンプ回転 11次成分，および 22次成分の車内音抽出結果（オーダー

トラッキング結果）を解析と実測で比較したものである。実測結果は，再現性を確認するた

め複数回の測定を行った結果を表示している。図 2.21, 図 2.22より，車内音の解析結果は

実測結果と良く一致しており，構築した車内音解析手法の妥当性を確認した。
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車内音の解析結果（ポンプ回転 11次成分）
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図 2.22 車内音の解析結果（ポンプ回転 22次成分）

設計変更による車内音低減の例を以下に示す。図 2.23は車内騒音の改善のために行った

設計変更の一例である。パワステポンプからエンジンブロックヘの振動伝達力を低減する

ため，従来はポンプがエンジンブロックに直結されていた構造から，ポンプとエンジンブロ

ックの間にブラケットを挟み込んだ構造へと変更を行った。

この設計変更による車内音の低減効果をシミュレーションにより予測した結果を図 2.24

に示す。解析条件は，図 2.22と同じ吐出圧力 6MPaで，ポンプ回転数の 22次成分を抽出し

たものである。図 2.24のシミュレーション結果から，ブラケットを介してポンプを取り付

ける構造変更により，ポンプを直接付ける場合よりも車内音のピークを大きく低減できる
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第 2章 音源のモデル化に着目した車内音解析

ことが示唆された。そこで，設計変更による車内音低減効果を実際の車両で確認した。その

結果を図 2.25に示す。実験でもシミュレーションで予測されたのと同様の回転数領域で車

内音のピークが大きく低減されており，開発した車内音予測手法の妥当性を確認すること

ができた。

Original 

direct mounting 

structure 

Modified 

bracket mounting 

structure 

図 2.23 車内音低減のために行った設計変更の一例
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図 2.24 設計変更による車内音低減効果のシミュレーション結果

（ポンプ回転 22次成分）
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図 2.25 設計変更による車内音低減効果の実測結果（ポンプ回転 22次成分）

2.7 結言

第 2章では，音源のモデル化技術として，油圧系回路の集中定数系による 1Dモデルを構

築し，ポンプ内部の挙動を 1Dで詳細にモデル化することにより，ベーン室内部の圧力変化

や，ポンプ吐出側の圧力脈動を精度良く解析できることを示した。また，油圧解析の結果か

らポンプ内部のシャフトに加わる加振力を算出する方法を導出し，これをポンプ筐体の

FEMモデルヘの入力とすることで，ポンプ振動を解析できることを示した。さらに，ポン

プ振動から車体へ伝達される加振力を逆マトリクス法により算出する方法を提案し，この

加振力および圧力脈動の解析結果と，車体で実測した伝達閑数を掛け合わせることで，車内

音を実用上十分な精度で解析できることを明らかにした。これにより，従来はポンプ振動と

圧力脈動に起因する車内音のトレー ドオフを実車で確認する必要があったところを，ひと

たび車体の伝達関数が得られれば，両者のトレードオフを解析上で確認しながら，車内音を

バランス良く低減させることが可能であることを示した。

-31-



第 3章 振動伝達系のモデル化に着目した車内音解析

第 3章振動伝達系のモデル化に着日した車内音解析

3.1 緒言

近年，鉄道車両の車内快適性向上や速度向上のため，車内静音化への要求が厳しくなる一

方で，省エネのために軽量化への要求もますます厳しくなっている。そのため，車内音対策

には重量，コスト，時間的な制約が課せられており，設計上流段階での車内騒音予測・低減

技術の構築が必要とされている。鉄道車両の構造は，強度部材である構体に，上床や側パネ

ル，天井パネルといった内装材が付いており，車内騒音の解析には，はじめに構体・内装材

の振動解析が必要である。振動解析には一般的に FEM(有限要素法）が用いられることが

多くなってきているが，鉄道車両のような大規模構造物では， 200Hz以上の高周波数成分

まで FEMで解析を行うことは困難であり，高周波数域での解析に適した SEA(統計的工

ネルギー解析）の適用が不可欠となる[44]。

SEAを鉄道車用に適用するにあたっての課題として，実際の複雑構造物では SEA要素間

の CLF(Coupling Loss Factor : 結合損失係数）を求める理論式が適用できない場合の多い

ことが挙げられる。理想的な平板要素などであれば， CLFの理論式が用意されているが[9],

近年の高速鉄道車両ではダブルスキンと呼ばれる断面形状がトラス状の構造をした構体が

多用されており [22], この場合には単純な平板要素でモデル化することができない[23]。この

ため，実際の鉄道車両の SEAモデルでは，実験的に CLFを同定することが多かった

[45][45][47][4sJ。一方で，部分構造の FEMモデルを用いて， CLFを数値解析により算出する方

法も提案されており，その有用性が確認されている[10]。本研究では，実物がない設計段階で

車体全体の振動・騒音を解析するため，後者の方法と同じく部分構造の FEMモデルから算

出した CLFを用いて，鉄道車体全体の SEAモデルを構築する。

構築したモデルの妥当性を検証するため，実車両を用いた大規模な試験により，インパク

トハンマ加振時の車体全体の振動分布を予測できることを確認する。また，床下にエンジン

が搭載された鉄道車両を対象に，エンジンの防振マウント上下の相対変位およびばね定数

からエンジン稼働時の入カパワーを算出し，これをモデルに入力することで車体全体の振

動分布および車内音の解析を行う。その上で，実測結果との比較を行い，解析モデルの妥当

性を検証した結果について述べる。本研究のように，部分構造の FEMモデルを活用して，

鉄道車両一両分の振勁および車内騒音を解析する SEAモデルを構築し，実物の車両を用い

て検証した事例は，筆者の知る限りない。

3.2 SEAの概要

SEAは対象物の全系 (system) を複数の要素 (subsystem) に分割し，その要素間のパ

ワーフロー平衡方程式を解くことで，各要素の持つ振動や音圧のエネルギーを算出する手
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法である。ここで，各要素の応答が多数の固有モードの重ね合わせで表されるような高周波

数領域において，各モードの持つエネルギーが要素内で空間的，周波数的に等分配されると

仮定して，各要素の平均的な応答が算出される。 SEAでは各要素内のモード密度が十分大

きくなるように要素サイズを大きく取る必要があり，各要素内の平均的な応答というマク

ロな解析しかできない。その反面， FEMなどに比べて要素数をかなり少なくでき，解析時

間が非常に短くて済むことが大きなメリットとなる。

SEAの基礎式は，以下で表される[13]。

r/1心rJ1i -1121 -rJNl 

P1 
i°'1'-1 

E1 
rJ2心rJ2iP2 -rJ12 -1JN2 E2 

(3.1) =w iキ2

PN 

珈 +I枷 i

EN 

-111N -rJzN 
i'F-N 

ここで， Rは要素 iへの入カパワー，且は要素 iのエネルギー， Nは要素数，のは中心角周

波数， r,dま要素 iの内部損失係数 ILF(Internal Loss Factor) ,'ffiJは要素 iから要素jへの

結合損失係数 CLF(Coupling Loss Factor)である。 ILFは各要素の内部で減衰などによ

り消散されるパワーに関する係数で，材料固有の減衰係数として実験的に同定するか，予め

データベース化しておく必要がある。一方 CLFは，要素間で伝達されるパワーに関する係

数で，平板理論や波動理論などに統計平均の考え方を加えることで，板要素などいくつかの

要素タイプについては理論的に導出することが可能である [49]。このため，ロケットや船舶

など，主に板物材料で構成された構造物の振動伝播を解析する手法として開発され， FEM

では解くことのできない高周波数域での問題に対して広く適用されてきた[11][12]。しかし

SEAを鉄道車両の振動解析に適用しようとした場合， トラス構造の断面形状を持つ鉄道車

両用のダブルスキン構体では， CLFの理論式が適用できないことが課題となる。そこで本

研究では，部分構造の FEMモデルを用いて CLFを算出することとする。

3.3 構体単体の振動解析モデルの構築

3.3.1 FEMによる構体振動解析の限界

構体単体の振動分布を解析するため，まず初めに FEMによる構体の固有値解析を試み

た。このモデルはメッシュサイズが約 30mmで，モデル自由度としては要素数が約 93万

要素のシェルモデルとなっている。市販ソルバを用いてこの FEMモデルの固有値解析を行

うと， 213Hzまでに約 800個の固有モードが存在し， PCクラスタ計算機環境でも解析に

は数十時間を所要する。また，固有値解析の結果ファイルの容量は約 24GBで，固有モード

の表示に時間がかかるなど，プリ・ポストのハンドリングがしにくい大規模モデルとなって
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いる。國 3.1に，固有値解析結果の一例として， 345次， 94Hzの固有モードを示す。振動

モードの振幅比を表わしているコンター図がまだら模様となっていることから分かる通り，

この程度の比較的低い周波数でも，構体が波打つような複雑なモードが確認できる。このよ

うな大規模な FEMモデルでは解析に時間がかかるため， 200Hz以上の高周波まで解析を

実施することは困難であり，高周波領域での解析に適した SEAによるモデル化が必要と考

えられる。本研究では，床下にエンジンが搭載された車両を対象に，エンジン稼働時の車内

騒音レベルが大きいと考えられる 80Hz帯域から 630Hz帯域までの周波数領域について，

振動解析を行う。

図 3.1 FEMによる構体単体の固有モード解析の例 (345次モード， 94Hz)

3.3.2 構体単体の SEAモデル構築と部分構造の FEMモデルによる CLF算出

構体単体の SEAモデルを図 3.2に示す。構体全体を約 70個の SEA要素に分割してい

る。SEAでは， SEA要素間の振動エネルギーの入出力と平衡に関する方程式を解き，各 SEA

要素の持つ平均的な振動エネルギーを解析することを特徴とする [50]。振動エネルギーが解

析できれば，各 SEA要素の持つ質量から，平均的な振動速度レベルが算出できる。 SEAで

は隣接する SEA要素間のみで振動エネルギーがやり取りされることを前提としており，

SEAの適用可能条件として，ひとつの SEA要素内でのモード密度が高いことが挙げられ

る。鉄道車両のような薄板構造物では， 200Hzまででも沢山の固有モードが存在するため，

SEAによるモデル化に適していると考えられる。

SEAではモデル自由度 (SEA要素数）が FEMに比べて格段に少ないため，計算が軽く 短

時間で解析できるというメリットがある。一方，前述したように，鉄道車両の構体を SEA

でモデル化する場合，近年の高速鉄道車両で多用されているダプルスキン構体の場合には，

図 3.2に示した各 SEA要素間の CLPを求める際に，理想的な平板要素などを仮定した理論

式[9]が適用できないことが課題である。そこで本研究では，部分構造の FEMモデルを用い

て数値解析により CLFを算出する。なお，減衰に相当する ILFについては数値解析により

算出することが困難なため，実験的に同定するか経験的に知られた値を用いるしかない。こ

の点は FEMによる解析と同様である。
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図 3.2 構体単体の SEAモデル
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図 3.3 部分構造の FEMモデルを用いた CLFの算出方法

部分構造の FEMモデルを用いた CLFの算出方法を以下に説明する。図 3.3左に示すよ

うな構体単体の SEAモデルにおいて，例えば車両中央の要素 1, 要素 2の間の CLFを算

出する場合には，図 3.3右に示すように全体 FEMモデルから車両中央部分のみを切り出し

た部分構造の FEMモデルを作成し，要素 1と要素 2の間の EffectiveCLFを数値解析によ

り算出する。この EffectiveCLFの計算には， EnergyFlow Method (EFM)[14lを用いた。

EFMは，パワー注入法 (PowerInjection Method) [65]と呼ばれる手法の一種であり，部分

構造の FEMモデルにランダム加振 (rain-on -the-roof加振と呼ばれる多数の無相関の加振）

を与えて，各要素間の等価的な CLFを数値計算上で同定する方法である。

いま，部分構造の FEMモデルにおいて，ある一つの要素jだけに入カパワ一PJを与えた

時の要素 iのエネルギーを Euとすると，線形系においては式(3.2)が成り立つ。ここで， E;

は要素 iのエネルギー， Rは要素 iへの入カパワー， Nは要素数である。

E1 
E11/ P1 E12j Pz ElN/ PN 

P1 

E2 ＝ E21/ P1 E22/ Pz EZN/ PN P2 (3.2) 

EN 
EN1; P1 EN2; P2 ENNj PN 

PN 
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式(3.2)の逆マトリクスを計算することにより，この系のパワーフロー方程式は式(3.3)のよ

うに表すことができる。式(3.3)は，式(3.1)のSEA基礎式と同じ形をしており，式(3.1)の損

失率マトリクスの非対角項と，式(3.3)の逆マトリクスの非対角項を比較することにより，式

(3.1)の CLFを同定することができる。これはすなわち，部分構造の FEMモデルを等価な

SEAモデルとみなした時の，各要素間の CLFを同定していることに他ならない。

[~J 三：：~三：三：三／三三三:tJ [!:] (3.3) 

以上の手順により等価的な CLFを同定する方法がパワー注入法であるが，ランダム加振

を与えた時の入カパワーPJや要素エネルギー局を算出する方法には，大きく 2つのやり方

がある。 1つ目は，実際に FEMモデル上に多数の加振点と応答点を設け，単位加振力を与

えた時の各節点の振動応答から入カパワーと要素エネルギーを算出する方法である [10]。も

う1つのやり方が，先に述べた EFMであり，多数の加振点と応答点を設ける代わりに，各

要素の局所質量・剛性マトリクス，及び固有モード解析の結果を用いることで， rain-on-the-

roof加振を与えた時の各要素のエネルギーを，空間的・周波数的に平均した結果を効率的に

算出することができる[14]。EFMでは加振点と応答点を個別に設ける必要がなく，またそれ

らの選び方に依存した偏り誤差なども排除することができるため，本研究では EFMを用い

て部分構造の FEMモデルから EffectiveCLFを算出することとした。

なお， EffectiveCLFの算出には，部分FEMモデルの固有値解析結果が必要で，あらか

じめ解析しておく。この際，部分 FEMモデルの境界条件は自由支持とした。また， CLFを

数値計算により算出する場合には， FEMモデルの減衰係数として ILFの値も設定しておく

必要がある。経験的に使用している値として， ILFは全周波数で一律 1%とした。

以下では，一例として CLFの算出結果を示す。図 3.4に車両中央の部分 FEMモデルを

床下から見上げた図を示す。 SEA要素 A, SEA要素 Bは床構体の要素， SEA要素 Cは側

梁と呼ばれる，床下機器を吊る際の荷重を支える強度部材の要素である。また，図 3.5に

CLFの算出結果を示す。ここで，グラフの凡例[BtoA]は，要素 Bから要素Aへの CLFで

あることを示し， [AtoB]は，要素Aから要素 Bへの CLFであることを示している。この

結果から，要素A-B間の CLFは方向による差が小さいことが分かる。これに対し，要素

Cから要素Aへの CLFは，要素Aから要素 Cへの CLFに比べて大きくなっている。この

理由として， CLFの大小関係は要素のモード密度に依存し(49], 側梁要素 Cのモード密度が

床構体要素Aに比べて小さいためだと思われる。
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Center part of the car 

医 3.4 車両中央の部分 FEMモデル （床下から見上げる視点）
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図 3.5 部分 FEMモデルからの CLF算出結果の例

以上のようにして算出した CLFを， 図 3.2に示した SEAモデルの各要素間に設定する

ことで，構体全体の SEA解析が実行できる。図 3.6に一例として，

の 200Hz帯域における SEAモデルの解析結果を示す。この例では台車部の床構体要素に

各要素の振動エネルギーを解析しており，色のコンターは

1/3オクターブバンド

1 [W]のパワーを入力した時の，

振軌エネルギーの大きさを dB値で表わしている。解析に要した時間は，

一度モデルができれば構体全体の振動

メモリ 4GBの一

般の PCでも数十秒である。

分布を短時間で計算可能という特長がある。

このように SEAでは，
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• 
， 

Subsystem energy 

dB, ref. lxI0-12[J] 

100 

一
~ 

Apply input power of 1 [W] to a floor body subsystem 70 

図 3.6 SEAによる要素エネルギーの解析例 (1/3オクタープ 200Hz帯域）

3.3.3 実測データとの比較・検証

解析モデルの妥当性を検証するため，構体単体のハンマリング試験により実測データを

取得した。図 3.7に実測と解析を比較する SEA要素の位置を示す。A,Dは床構体の要素，

Eは側構体の要素， Fは屋根構体の要素，そして Cは側梁の要素で，ここでは要素 Cに単

位入カパワーが入った時の要素 A, D, E, Fの要素エネルギーを実測と解析で比較する。

ハンマリング試験では，各要素あたり 4点の応答点を設け，打撃要素には 4カ所の打撃点

を設けた。実測データは，ハンマ加振力と加振点近傍加速度のクロススペクトルから入カパ

ワーを，応答点加速度のオートスペクトルから要素エネルギーを算出し，加振要素への単位

入カパワーで正規化した要素エネルギーを算出した。

Floor 

Floor 
図゚ peningsfor 

windows and doors 

図 3.7 実測と解析を比較する SEA要素の位置
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なお，入カパワーは式 (3.4)により算出できる。ただし CrossMagは加振力[N]と打撃点

近傍加速度[m/s2]のクロススペクトルの振幅， CrossPhaseは同クロススペクトルの位相で

あり，それぞれ式 (3.5), (3.6) のように定義される。

船=abs {t x CrossMag x sin (CrossPhase)} 

CrossMag = abs(F・A*) 

CrossPhase = tan-1{/m(F・A*)/Re(F・A*)} 

(3.4) 

(3.5) 

(3.6) 

ここで'(JJは角周波数， Fは加振力のスペクトル， Aは加速度のスペクトル，＊は複素共

役， Reは実部， Imは虚部， absは絶対値を取ることを表す。

実測と解析の比較結果を図 3.8に示す。解析は 1/3オクターブの 630Hz帯域まで行って

いるが， 125Hz帯域で要素 Dの解析結果が抜けているのは，解析精度の問題で振動エネル

ギーが負になってしまっているためである。図 3.8から， 200Hz以上では概ね誤差 5dB以

内で実測と解析が一致するものの， 160Hz以下の低周波では誤差が大きくなっていること

が分かる。この理由を考察した結果，当初のモデルでは隣接する要素間でのパワー伝逹のみ

を考えた SEAモデルとなっていることが原因と推測された。これについて詳述する。

通常の SEAモデルでは，高周波数域でモード密度が十分に高いような間題を考えるため，

「隣接する要素間のみで振動エネルギーが伝達していく」という前提に立ち，物理的につな

がっている要素間の CLFのみを考えたモデルとするのが普通である。この場合の概念図を

図3.9の左側に示す。このような高周波数域における波長の短いモードが支配的となる場合

には，隣接する要素 1と要素 2, および要素 2と要素 3のCLFのみを考え，要素 1と要素

3の間の CLFは考えない（ゼロとする）。

これに対し低周波では，図 3.9の右側に示すように，波長の長いグローバルモードの影響

が強くなり， SEAの前提である「隣接する要素間のみで振動エネルギーが伝達していく」

という原理が成り立たなくなると考えられる。この場合には，例えば要素 2を振動の節と

して，その両側の要素 1と要素 3が腹となるようなグローバルモードが現れる場合，振動

エネルギーは仮想的に要素 2を飛び越えて，あたかも要素 1から要素 3にエネルギーが伝

達したかのような状態になると考えられる。このように低周波では，隣接する要素以外でも

仮想的に振動エネルギーが伝達すると考え，全ての要素間の結合を考慮した EDモデル

(Energy Distribution model) [5olを導入する必要があると考えられた。

ここで EDモデルとは，式 (3.1)のSEAの基礎式において， ILFとCLFの線形和で表

される損失率マトリクスの各項が全てゼロではないモデルのことを言う。通常の SEAモデ

ルでは，物理的につながっている要素間の CLFのみを考えるため，損失率マトリクスの対

角項以外の部分にゼロとなる項が多く存在する。これに対し EDモデルでは，物理的につな

がっていない要素間の CLFも考えるため，損失率マトリクスの全ての項に値を入れること

ができ，低周波でのグローバルモードの影響も考慮することができるようになる。
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図 3.8 要素エネルギーの解析と実測比較（要素 Cに lWのパワーを入力）

Assumption of SEA: 
Energy is transferred only between 
adjacent subsystems 

二
At low frequency: 
Energy is transferred also between 
remote subsystems 

Subsystem 1 Subsystem 3 

Subsystem 2 Subsystem 2 

図 3.9 低周波数におけるグローバルモードの概念図

（隣接要素を飛び越えてエネルギーが伝達）
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以上の考察に基づき， 160Hz帯域以下では仮想的に全ての SEA要素間の結合を考慮し，

全要素間に CLFを設定した改良モデルとした。これに必要な全要素間の CLFは， 213Hz

まで計算した構体全体の FEMモデルの固有値解析結果を用いて算出した。図 3.10に，改

良後の SEAモデルによる解析結果と，実測との比較を示す。 63Hz'"'-'630Hzまでの全帯域

の結果を概観すると，解析と実測の傾向が概ね一致しており，モデルの妥当性が確認できる。

なお部分的には，一部の周波数や要素位置において，解析と実測の差が大きいようにも見

えるが，実測データの取得にあたっては，実験規模の関係から 1要素あたり 4点加振した

時の 4点の振動応答データから要素エネルギーを算出しており，この 4点の応答が必ずし

も対象要素の真の平均応答を表しているとは限らない。つまり，実測の要素エネルギーにも

誤差が内包されている，という点に留意する必要がある。実際，自動車のホワイトボディの

ような複雑構造物では，実験 SEAモデルにより算出した要素エネルギーの予測誤差が土

5dB程度あったとの報告がある[51]。また，以降の 3.4節， 3.5節で述べる床下エンジン実稼

動時の各要素の振動，および 3.6節で述べる車内騒音についても，計測器のチャンネル数，

測定期間の制約などから 1要素あたりの測定点数は限られており，実測データ自体も要素

全体の真の平均値から誤差が大きくなっている可能性が考えられる。従って，実測データの

測定点数を増やせば，実測結果と SEA解析結果の差がもっと縮まる可能性も考えられる。
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図 3.10 モデル改良後の解析結果
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3.4 床下エンジン稼働時の車体振動解析

3.4.1 構体単体 SEAモデルヘの上床モデルの追加

今回対象とする車両は，床下にエンジンが搭載されるため，主要な音源の 1つとして上床

からの放射音が想定される。そこで上床振動の解析を行うことを目的に，上床のモデル化を

行った。図 3.11に，構体単体モデルに上床を追加した SEAモデルを示す。上床と床構体間

の CLFについては， 3.3節と同じように部分構造の FEMモデルを用いて数値解析により

算出することも可能であるが，上床と床構体間の締結は，根太と呼ばれる支持部材にボルト

締結されるなど複雑な構造をしている部分があり， FEMによる正確なモデル化が難しかっ

た。そのため，今回は実測した CLFを使用することとした。上床と床構体間の CLF,およ

び上床どうしの CLFは，打撃加振による近似的パワー注入法 (ApproximatedPower 

Injection Method) [52]により 実験的に同定した。ここで近似的パワー注入法とは，隣接する

2つの要素間の影響のみを考慮し，それ以外の要素の影響は無視して CLFを同定する方法

であり，要素 iから要素jへの CLFは式 (3.7) で求められる。

烏/Pi
T/ij = 

叫恥/Pi)(EJJ/P1)
(3.7) 

ただし，局は要素 iを加振した時の要素jのエネルギー， Rはその時の要素 iへの入カパワ

ーである。なお，上床の ILFは， JIS-G0602-1993(制振鋼板の振動減衰特性試験方法）に

基づき，上床単体の振動減衰特性試験により測定した値を用いた。

CLFs between floor panels and floor body shell 
were identified by power injection method 
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図 3.11 構体と上床間への CLFの設定
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また，後述する解析検証用の実稼働試験では，車内騒音も測定できるようにすることを目

的として，側構体の開口部からの音の回り込みを防ぐために，簡易的に鉄製の塞ぎ板が取り

付けられている。塞ぎ板が付くことで側構体の振動が小さくなると考えられるため，解析で

もこれをモデル化した。図 3.12に塞ぎ板を追加したモデルを示す。側構体一塞ぎ板間の CLF

は，簡易的に側構体を剛性・面密度が等価な一枚の板と仮定した時の理論式[9]を使用し，塞

ぎ板の ILFは暫定的に 10%に設定した。塞ぎ板は万力のような治具で側構体に固定されて

いるため，摩擦減衰が働くと考え， 10%という大きめの値に設定した。また 160Hz帯域以

下では構体全体の ILFを 1%から 3%に変更した。ILFを大きくした理由は，エンジン実稼

働試験時の車体にはエンジンや上床，塞ぎ板などが付いており，構体単体の場合に比べて摩

擦減衰が大きくなると考えられるからであり，エンジン実装時の車体をハンマリング加振

した時の周波数応答関数などから ILFを推定した。

Sound blocking plates 

図 3.12 エンジン実稼働試験で使用する塞ぎ板を追加したモデル
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第 3章 振動伝達系のモデル化に着目した車内音解析

3.4.2 床下エンジン稼働時の加振入カパワーの算出

エンジン稼働時の車体振動を解析する上で，入力となるエンジン加振力と放射音につい

ては，音源のモデル化が別途必要であるが，ここでは構築した振動伝達系モデルの妥当性検

証のため，入力については実測データから算出する。

エンジン稼働時の加振入カパワーは，エンジン防振マウント上下の加速度実測データか

ら算出する。ここで，エンジンから防振マウントを介して車体に伝達する力を F,車体側の

防振マウント取付点加速度をふ。dyとすると，エンジンから防振マウントを介して車体へ入

力されるパワー凡は，式 (3.8)で表わされる。ここで，叫ま角振動数， りは加振力 Fと加

速度ふ。dyの位相差を表わす。

p 
1 .. 

=Fx-
. 

,n X body xsm0 
OJ 

(3.8) 

さらに，防振マウントのばね定数を K,エンジン側の防振マウント取付点加速度を文engine

とすると，加振力 Fは式 (3.9)で表わされる。

K 
F= —マ（ふngme —ふ。dy)

-OJ 
(3.9) 

式 (3.9) を式 (3.8) に代入すると，式 (3.10) が得られる。

凡＝
K 

(X -X)  3 engine body xX body xsm0 
-OJ 

(3.10) 

実際には，防振マウント上下の相対加速度(Xengme-Xbody)と車体側加速度ふ。dy のクロス

スペクトルを測定し，クロススペクトルの振幅 CrossMag,位相 CrossPhaseを用いて，式

(3.11) のように算出した。ここで， 1/2を掛けているのは時間平均のためであり， absは

絶対値を取ることを表わしている。

Pin= absH x;crossMag x sin (CrossPhase)} (3.11) 

また，エンジン放射音についても，床下エンジンの近接音を実測し，これをモデルヘの入

力として与える。この際，エンジン稼働時の床下音圧を複数点で平均した実測値を，拡散音

場加振として入力した。

図 3.13に，エンジン稼働時の SEA解析モデルを示す。エンジンが吊られている側梁要

素 6カ所に，エンジン稼働時の加振入カパワーを与えている。また，エンジン直上の床構体

要素 3ヶ所に，エンジン稼働時の放射音の実測値を，拡散音場における音圧加振パワーと

して与えている。
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第 3章 振動伝達系のモデル化に着目した車内音解析

Input power by operational engine excitation force 

is applied on 6 side rib subsystems 

Operational sound pressure of the engine under floor 

was applied on 3 floor body subsystems 

図 3.13 床下搭載エンジンの加振入カパワーと放射音を割り当てた SEAモデル
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第 3章 振動伝達系のモデル化に着日した車内音解析

3.4.3 床下エンジン稼働時の振動分布の解析結果

エンジン稼働時の振動解析結果を実測と比較する要素の位置を図 3.14に示す。車体全体

の振動分布を評価するため，エンジン搭載部位から遠い位置も含めて，なるべく広い範囲の

床構体，側構体，および上床の振動を測定した。なお，実測値は各要素に貼った 2"-'3点の

加速度計データからエネルギー平均値を算出した。

各要素における実測と解析の比較結果を図 3.15, 図 3.16に示す。解析結果は 80Hz""'

630Hzまでの全周波数帯域で実測の周波数特性を良く再現できており，前節で述べたよう

な方法でエンジンの加振入カパワー，および床下エンジンの拡散音場入力を与えることで，

エンジン稼働時の車体振勁を良好な精度で解析できることが確認できた。

Side body subsystem 1 Side body subsystem 2 

Floor body subsystem l Floor body subsystem 2 

Upper floor subsystem 1 Upper floor subsystem 3 

Upper floor subsystem 2 Upper floor subsystem 4 

図 3.14 エンジン稼働時の振動実測値と比較する要素の位懺
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第 3章 振動伝達系のモデル化に着目した車内音解析

3.5 異なるエンジンを取り付けた場合の車体振動解析

3.4節では，床下に搭載されたエンジンを加振源として車体振動の分布を解析し，実測結

果との比較検証を行った。本節では，この解析手法の妥当性をさらに検証するため，前節で

使用したエンジンとは気筒数や出力，構造（直列気筒か V型かなど）が全く異なるエンジ

ンを付けた場合の試験を実施し，解析と比較する。エンジン加振力や放射音の周波数特性な

ども異なるため，そのような音源が異なる条件での解析を行うことで，解析手法の汎用性を

確認することが目的である。

また，本節で述べるエンジン稼働試験では，車体振動だけでなく車内騒音も適切に評価す

ることを目的として，内装パネルを施工した上で試験を実施した。そこで解析モデルにも内

装パネルを追加する必要がある。内装パネルの材質，板厚などは設計値をそのままモデルに

使用することが可能であるが，側構体と内装パネルの締結部分における CLFについては，

詳細な締結構造をモデル化することが必要であり，今回のモデル化にあたっては解析精度

などの点で適用が難しかった。そこで今回は，側構体と内装パネル間の CLFを実験的に同

定し，モデルに使用した。図 3.17に，内装パネルを追加したモデルを示す。

図 3.18に，エンジン稼働時の振動解析結果を実測と比較する要素の位置を示す。床構体，

側構体，上床，及び側内装パネルの各要素で比較した。なお，実測値は各要素に貼った 2~

6点の加速度計データからエネルギー平均値を算出した。図 3.19, 図 3.20に，各要素での

解析と実測の比較結果を示す。解析結果は 80Hz~630Hzまでの全周波数帯域で実測の周波

数特性を良く再現できていることが確認できる。これにより，床下に搭載するエンジンの加

振力特性が変わっても，実測と良く 一致する振動解析結果が得られることが分かり，本解析

手法の妥当性を確認することができた。

Cross-section view 

Interior panel subsystems 

図 3.17 内装パネルを追加した SEAモデル
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第 3章 振動伝達系のモデル化に着目した車内音解析

Floor body subsystem Side body subsystem 

Floor panel subsystem Side panel subsystem 

図 3.18 エンジン稼働時の振動実測値と比較する要素の位置
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第 3章 振動伝達系のモデル化に着目した車内音解析

3.6 車内騒音の解析

床下エンジン稼働時の車内騒音を解析するため，はじめに車内空間を 1つの SEAキャビ

ティとしてモデル化を行った。図 3.21に，車内空間の SEAキャビティを追加したモデル

を示す。見やすさのため，構体や内装パネルを透明にしたモデルも併せて表示している。ま

た，図 3.22に示すように，側構体と内装パネル間の空気層も SEAキャビティでモデル化

し，空気層に挿入されている吸音材の吸音率を設定した。さらに，本解析では床下エンジン

のみによる車内騒音を対象としており，車両は停車中の条件で解析および実験検証を行っ

ているが，床下エンジンの放射音が回り込んで車体側面でも車外音が大きかったため，車外

空間のキャビティも追加し，側構体の外側で実測した車外音を付加した。

また，側構体と内装パネル間の空気層（吸音材が挿入されている場合もある）は厚みが

50mm程度と薄い部分があるため，この空気層をバネ，側構体と内装パネルをマスとする

二重壁の共振現象により遮音性が悪化する影糊を考慮する必要がある。このような二重壁

効果を考慮するため，伝達マトリクス法に基づき二重壁の CLFを計算するモデルとして

Double Wall Junction (DWJ)があり [53], これを適用した。

DWJの妥当性を検証するため，図 3.23に示すような中空二重壁の SEAモデルを作成し，

透過損失の解析結果を要素試験による実測値と比較した。解析結果を図 3.24に示す。グラ

フに示すように， DWJを考慮したモデルでは実測に見られる 250Hz付近の透過損失の落

ち込みを解析できており， DWJの妥当性が確認できた。逆に， DWJを考慮しないモデル

では透過損失を実測よりも過大評価してしまっており，鉄道車両のように構体と内装パネ

ルが二重壁を構成するようなモデルでは DWJの考慮が必要なことが分かった。

Appearance of the SEA model with interior cavity 

Transparent view 

Interior cavity 

図 3.21 車内空間を 1つの SEAキャビティとしたモデル
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第 3章 振動伝達系のモデル化に着目した車内音解析

Cavity between interior 

panels and side body shell 

Exterior cavity 

凶 3.22 側構体と内装パネル間の空気層， および車外空間の SEAキャビティ

Aluminum plate 
(Thickness 3mm) 

＼ 
Aluminum plate 
(Thickness 3mm) 

Air gap 
(Thickness 10mm) 

図 3.23 DWJの妥当性を検証した中空二重壁の SEAモデル
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因 3.24 DWJの考慮有無による透過損失の解析結果比較
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第 3章 振動伝逹系のモデル化に着目した車内音解析

図 3.25に，床下エンジン稼働時の車内音解析結果と，実測との比較を示す。実測は車内

5点のエネルギー平均値であり， 315Hz帯域における実測のピーク値を OdB基準にとった

相対A特性音圧レベルを表示している。 160Hz帯域以上では解析と実測が良く一致してお

り，解析結果の妥当性が確認できた。一方， 160Hz未満では解析誤差が大きいが，これは

低周波で車内空間の音響モード密度が低くなり，車内空間の固有モードの影響が強くなる

ためと考えられる。要素内のモード密度が高いことを前提とする SEAでは，このように低

周波での解析では精度が悪化する可能性のあることが分かった。
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図 3.25 車内音の解析結果と実測の比較

次に，車両長手方向の車内騒音分布を求めるため，図 3.26に示すように，車内空間を仮

想的に Cavity1,.__.,Cavity 3の 3つの SEAキャビティに分割してモデル化を行った。ここ

で，車内空間を比較的粗い 3分割としたのは，車内空間を細かく分割しすぎると一つ一つ

の空間要素のモード密度が十分ではなくなり， SEAの解析精度が維持できなくなると考え

たためである。また，空間要素の数が多くなるほど，その分だけ実験検証用に沢山のマイク

ロホンで各要素に相当する空間の音圧を測定する必要があり，実験も容易ではなくなる。こ

のような観点から，車内空間を分割した時の各要素のモード密度の大きさや，実験で測定す

る上で設置できるマイクロホンの数なども考慮して，車内空間を仮想的に 3つのキャビテ

ィに分割したモデルとした。
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Engine Cavity 1 

図 3.26 車内空間を仮想的に 3つの SEAキャビティに分割したモデル

ここで，各キャビティの ILF, および隣り合うキャビティ間の CLFは通常，式 (3.12),

式 (3.13)の理論式で与えられるが[91, 鉄道車内のような細長い空間をいくつものキャビテ

ィに分割していくと，理論式の CLFでは隣り合うキャビティヘのパワーインプットを過小

評価してしまい，車内音の距離減衰を過大評価してしまうことが指摘されている [54]。この

理由として， SEAでは隣り合うキャビティ間の結合が weakcouplingであることを前提と

しているが，鉄道車内のような細長い空間では放射された音波が一方向に伝播し，隣り合う

キャビティ間で強い相関を示すためと考えられる。このような現象は，規則的に直列した板

構造物でも起こることが確認されている [55]。そのため，本モデルでは式 (3.13)の CLF理

論式をそのまま適用することはできない。

7J; = cS;a 
8呼 I

リ
cA 

lJ;-= 
j 8畔 I

(3.12) 

(3.13) 

ここで， Y/i: キャビティ iの ILF, Y/ii : キャビティ iからキャヒ‘‘ティ jへの CLF, c [mis] : 

音速， Bi[m2] : キャビテイ iの表面積， Aリ[m2]: キャビティ間の結合面積， a:吸音率， f

[Hz] : 周波数， V;[m3] : キャビティ iの体積である。

一方，室内音響の分野では，長い廊下空間での距離減衰を与える理論式として，式 (3.14)

が導出されている[56]。

M = 
10 1 Uad 

P lnlO冗 A
(3.14) 

ここで， L1Lp[dB] : 距離減衰， A[m2] : 客室の断面積， U[m]:客室断面の外周長， a.: 吸音

率， d[m]:距離である。
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そこで本モデルでは，隣り合うキャビティ間の CLFとして，式 (3.13) の理論式を係数

倍した式 (3.15) を考え， Cavity1に対する Cavity3の減衰量が式 (3.14) に一致するよ

うに，係数kを補正することを考える。

cA T/iJ = k 
リ

8吋V,
(3.15) 

ただし， Kは隣り合うキャビティ間の CLFを補正するための係数である。

ここで，本モデルの Cavity1に入カパワー凡が加わる時の SEA方程式は式 (3.16)で

記述される。

23 n‘
 

23 

ー

＋

2
 

21n‘ 
n
-

n‘
 

＋
 

2
 

n' 

2
 

ーn
‘
1
2
 n'o 

＋
 

ーn' 
＿

＿

 
,,: —:~32H}l凡／〗2ガl (3.16) 

ただし， E;:キャビティ iの要素エネルギー， P;n: Cavitylへの入カパワーである。

Eバこ対する E2,E1の相対エネルギーを求めるため，式 (3.16) の両辺を且で割り， 1行

目を削除して整理すると式 (3.17) となる。

[q, +四+q" -q,, I凡/E}[q"
如 q3+q32 E,/E, 。] (3.17) 

次に，式 (3.17) を変形することで，式 (3.18) となり，式 (3.18) の逆行列式を計算す

ることで，式 (3.19) が得られる。

[E,/E} 1/, 叫+11,, 
E, / E, [ -11,, ,,: —:~J'[T/~,] (3.18) 

［尾/E,] I (~, +~,,)~., 
尾/E,~(q, 叫＋四）仇+T/a,) -T/a,T/n [ T/nT/n ] (3.19) 

最後に，式 (3.19) に式 (3.12), 式 (3.15) を代入し， A;;=Aとして整理することで，

式 (3.20) が得られる。

[E,/E} I 
E3/E1 Sふa2+kaA(ふ+2S3) +k2 A2 

V 
i(kaAS3 + k2 Aり
Vi 

V 二がA2
Vi 

(3.20) 
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ここで，キャビテイ iの音圧レベルLp,;[dB]は，式 (3.21)で与えられるため， Cavitylに

対する Cavity3の減衰量L1Lpは式 (3.22) となり，式 (3.22) に式 (3.20)を代入すること

で，式 (3.23) が得られる。最後に，式 (3.23) と式 (3.14) を連立させることで， Kに関

する二次方程式となる。 Kが正の値であることを考慮すると，本モデルの諸元の場合には K

:::::;: 4となった。

L = 10log10 ( 
pe丸/vi

2)  
p,, Po 

ただし， p[kg/m3] : 空気の密度， c[m/s] : 音速， po: 2 X 10-5 [Pa]である。

E尤
M、p =LP」-LP,3=-10log10() 

E1V3 

k2A2 
MP =-10log10( 

Sふa2+kaA(ふ+2S3)+k2A2
） 

(3.21) 

(3.22) 

(3.23) 

以上の考察に基づき，隣り合うキャビティ間の CLFを理論式の 4倍に補正して，各キャ

ビティでの車内音を解析した結果を図 3.27に示す。床下エンジン直上の Cavity1から，

Cavity 2, Cavity 3と離れるにつれ，車内音のピーク値である 315Hz帯域のレベルが徐々

に低下していく傾向が，解析と実測で良く一致していることが分かる。また，特に車内音レ

ベルの大きい 200Hz,....__,315Hz帯域では， Cavitylから Cavity3のいずれにおいても良好な

精度で車内音が解析できていることが確認できる。これにより，本解析モデルの妥当性を示

すことができた。
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図 3.27 車内空間の各キャビティにおける車内音の解析結果と実測比較
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3.7 結言

第 3章では，鉄道車両という大規模構造物の車体振動および車内騒音を解析する手法と

して， SEA(統計的エネルギー解析）によるモデル化技術の構築を行った。近年の高速鉄道

車両の構体に多用されるダブルスキン構浩では， SEAに必要なパラメータの 1つである

CLF (結合損失係数）を理論式から導出することがこれまで難しかったところを，部分構造

のFEMモデルから数値計算により算出した CLFを用いることで，ダブルスキン構体の全

体 SEAモデルを構築することを可能にした。構体単体のインパクトハンマ加振試験による

実測データとの比較・検証を行った結果， 160Hz以下の低周波数では，グローバルモード

の影轡を考慮するため全ての要素間の結合を考えた SEAモデルとすることが重要であるこ

とを明らかにし， 160Hz以下では全要素間に CLFを設定した改良モデルでは， 80Hz,.....,

630Hzの解析対象周波数の全範囲において，実用上十分な精度で車体の振動分布を解析で

きることを示した。

また，車両床下にエンジンが搭載された鉄道車両を対象に，実測したエンジンの加振力お

よび放射音を入力として，車体全体の振動分布を SEAモデルで解析し，エンジン稼働試験

で測定した実物車両の車体振動との比較・検証を行った。その結果，構体，上床，内装パネ

ルを含む全ての部位の振動解析結果が実測と良く一致し，本解析手法により実用上十分な

精度で車体振動を解析できることを確認した。

さらに， SEAによる車内空間のモデル化も行い，鉄道車両の客室のように細長い空間を

複数の SEA要素に分割したモデルの構築方法を検討した。このように細長い空間を複数の

SEA要素に分割する場合，車両長手方向の距離減衰を過大評価してしまうことが知られて

いるため，本研究では室内音響の分野で知られている距離減衰の理論式を用いて，空間要素

間の CLFを補正する係数を導出した。導出した CLFの補正係数を滴用したモデルで，床

下エンジン稼働時の車内音解析を実施した結果，エンジン直上の車内空間からの距離が遠

くなるにつれて，車内音のピーク値が徐々に減衰していく度合い（距離減衰量）が解析でよ

く再現できることを確認した。これにより，鉄道車両の車内を複数の空間要素に分割した

SEAモデルとする場合には，実用上十分な精度で車内音を解析するために，空間要素間の

CLFを補正する係数を滴用したモデルとすることが重要であることを明らかにした。
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第 4章音響伝達系のモデル化に着目した車内音解析

4.1 緒言

3章で述べたように，鉄道車両や自動車のように複雑な振動伝達系を含む大規模構造物の

車内音予測手法としては， SEA(統計的エネルギー解析）を用いるのが現実的であると考え

られる。 SEAはFEM(有限要素法）やBEM(境界要素法）などと比べて解析モデルの自

由度が非常に小さく，鉄道車両という大規模構造物の車内音を短時間で解析するために有

用な手法である。しかしながら， SEAは車内空間内の平均的な音圧を解く手法であるため，

車内空間の形状に依存した反射や，部分的な吸音によって生じる，車内の詳細な音圧分布ま

では解析できないという課題がある。一方， FEMや BEMでは車内の音圧分布を詳細に解

析可能であるが，要素数が増えると解析時間が膨大になるため，近年の計算機能力の向上を

もってしても，鉄道車両の車内音解析には適用がまだまだ難しいのが現状である。これに対

し建築音孵の分野では，コンサートホールなどのような大規模空間での音の伝播を短時間

で解くことが可能な，音線法と呼ばれる手法が知られており [28], 鉄道車両の車内音解析に

対しても音線法を滴用することが考えられる。

音線法は，壁面での音の反射を幾何学的に解く手法で， FEMや BEMのように波動方程

式に基づく手法と比べると，回折や散乱といった音の波動性を正確に模擬できないため，厳

密な解を得ることは難しい[57][30]。特に低周波数域では，高周波数域に比べて音の波動性の

影響が大きくなるため，この傾向が顕著となる。しかしながら，音線法は FEMやBEMと

比べると一般的に計算時間が短くて済み，また回折や散乱についても近似的な補正により

ある程度考慮することができるため[57], 車内空間の形状や座席の吸音によって生じる音圧

分布を実用上十分な精度と計算時間で解析できる可能性がある。そこで本研究では，鉄道車

両という大規模構造物の車内音解析手法として，音線法を適用することとした。

鉄道車両の車内音予測への音線法の適用は，過去の文献でも報告されている。 Gabetら

は，音線法による鉄道車両モデルを作成し，実物車両での試験により解析結果の妥当性を検

証した[58]。解析結果は実測と良く一致しているように見受けられるが，彼らのモデルは座

席などの内装材を含んでいないため，座席を考慮した場合でも車内の音圧分布を正しく予

測することができるのかどうかについては不明である。また Forssenらは，縮尺模型を用

いた車内の音圧分布測定を行い， SEAモデル及び音線法モデルによる解析結果とそれぞれ

比較している [54]。彼らのモデルは車内の座席（ただし吸音性のない材質）を含んだものであ

るが，車内の音圧分布は通路上のマイク位置だけでしか測定・比較がされていない。このた

め，座席による回折や吸音の効果がより大きく現れると考えられる座席上のマイク位置に

おいても，妥当な解析結果が得られるのかについては不明である。

本研究では，車内の座席が有る場合と無い場合のそれぞれについて，音線法のモデルを構

築し，実車両でのスピーカ加振試験による検証により，座席の有無による解析精度への影響
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を考察する。さらに，実際の車両走行時には，車内の内装壁面からの振動放射音（車外から

の音轡透過による内装パネルの振動を含む）が車内音の主要な音源であるため，この状態を

模擬して多数の点音源を仮想的に車内の内装壁面に配置したモデルを構築する。このモデ

ルを用いて，実測した内装壁面の振動レベルから算出した音響パワーレベルを各点音源に

割り当てることで，車両走行時の車内音を解析する方法を提案する。各点音源に割り当てた

音警パワーレベルの妥当性は，座席がある場合での走行試験により測定した車内の音圧分

布により検証した。その上で，提案した手法の妥当性を検証するため，座席がない場合の走

行試験で測定した車内の音圧分布についても解析と比較し，座席の有無による車内の音圧

分布の変化を解析で模擬できることを確認する。

4.2 音線法の概要

音線法は幾何音響学的なモデル化手法の 1つであり [59], 多数の仮想的な「音の線」を考

え，それらが音源から放出され，壁面で反射しながら伝播する軌跡を追従する手法である。

この操作は，あらかじめ設定した一定回数の反射が起こるまで，もしくは音線の持つエネル

ギーが一定のレベル以下に減衰するまで繰り返される。各音線のエネルギー減衰は，反射す

る壁面の吸音率，もしくは音線が通過する経路長に応じた空気中での減衰によって計算さ

れる。また，ある位置での音圧の大きさは，一定の大きさを持つ受音球を仮想的に考え，そ

の受音球を通過する音線の数によって決定されるエネルギー密度によって計算される。

音線法による計算モデルの概念図を図 4.1に示す。音線法では，各音線が壁面で鏡面反射

する（すなわち入射角と反射角が等しい）との仮定に基づいて幾何学的にその軌跡を計算す

るだけであり，壁面での回折や散乱といった波動現象は，ベーシックな音線法の概念では考

慮されない[60]。しかしながら，本研究では座席端部などでの回折音も考慮するため，式(4.1)

および式(4.2)に示す Kurze-Andersonの式により，エッジ部での回折による減音量を計算

し，音線法の解析結果を補正することを行う [61]。ただし，この方法で考慮できるのは 1次

回折効果までであり，回折した音がさらに伝播するような高次回折現象については考慮で

きない。

Obstruction (such邸滋ts)

図 4.1 音線法による計算モデルの概念図
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亭
△ L8 = 5 + 20log 

tanh亭
(4.1) 

N=2(+1―d) (4.2) 

なお， LlLBは回折による減音量の dB値， Nはフレネル数， Aは音の波長， a,b, dは図 4.2

に示した音源s,受音点 R, 回折点 D間の距離である。

D 
a、9

-- b 

sヽ'.<--+-;--、こ::,.R 

S: Source 

R: Receiver 

D: Diffraction point 

a, b, d: Distance 

図 4.2 1次回折効果を考慮する式のパラメータ [61]

ここで，図 4.3のように車内に 1つの点音源が置かれており，車内にはある程度の吸音率

を持った座席が設置されている場合を考える。音源から直接見えない位置（図 4.3中の受音

点など）においては，音源からの距離が遠くなるにつれて，反射音が座席などによって徐々

に吸音されるため，相対的に座席端部などでの回折音の影響が大きくなると考えられる。し

かしながら，音線法では 1次回折効果までしか考慮できないため，回折した後に反射した

音は無視される。このため，音源から遠い位圏での音圧解析結果は精度が悪化することが予

想される。

これに対し，実際の走行中の車内のように複数の音源がある場合には，受音点から最も近

い位置にある音源からの伝播音が重要となる。特に，図 4.4のように 2座席置きに音源があ

る場合には，受音点がどこにあっても最も近くの音源から直接音，反射音，もしくは 1次回

折音のいずれかによって到達でき，本研究で用いる音線法の解析手法ではこれら全てを考

慮することができる。このため，実際の走行中の車内音の解析結果は，図 4.3のようにただ

1つの音源がある場合よりも精度が良くなる可能性も考えられる。

本研究ではまず， 1つの音源だけが車内にある場合の音線法モデルについて，スピーカ試

験による検証を行う。次に，複数の音源がある場合のモデルとして，実車走行時の内装振動

データから算出した音聾パワーレベルを多数の音源に割り当てた解析を行い，その妥当性

を検証する。その上で，座席があることによる車内の音圧分布の変化を予測できるかを検証

する。
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なお，座席端部のような音響的にソフトなエッジでの回折効果は，式(4.1), (4.2)及び図

4.2で仮定しているような剛壁での回折効果とは減音贔などが異なる可能性がある。さらに，

座席端部では回折だけでなく音の透過も起きている可能性が考えられるが，それらの現象

を現状の音線法モデルで考慮することは難しい。本研究では，そのような厳密には考慮でき

ない現象もある中で， どこまで実用的なレベルで音線法を適用できるかを検証する。

Reflected sound Attenuated sound 
Diffracted then Reflected sound 

(not taken into account) 

Source 

Seat surface 

(absorptive) 
Diffracted sound 

図4.3 1つの音源だけがある場合の伝播音の模式図

Direct sound 

．
 
e
●
 

c
 

r
 

u
 ゚

s
 

Reflected sound 

Diffracted sound 

図 4.4 2座席置きに音源がある場合の伝播音の模式図
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4.3 1つの音源を入力とした車内音圧分布の解析

4.3.1 音線法の解析モデル

まず初めに，実車で行った定置スピーカ試験との比較により解析モデルの妥当性を検証

するため，点音源を入力とした解析を行った。図 4.5に解析モデルを示す。音線の反射面と

して内装パネル，床，座席，テーブル，窓などをモデル化した。内装パネル，床，座席の各

表面には吸音率を設定することとし，それ以外の表面は完全反射と仮定した。内装パネルの

吸音率は，座席・テーブルおよび床に敷かれるカーペットが末設置の状態で測定した車内残

響時間から同定した。床についてはカーペットの吸音率を設定し，座席表面の吸音率は，同

様の座席での単体吸音力を残響室で測定し，その結果から吸音率を算出した。

また，座席，テーブル，荷棚での回折効果を近似的に考慮するため，これらのエッジ部に

は回折線を設定した。ただし前述の通り， 1次回折効果のみ考慮可能である。音源は，実車

で行った定置スピーカ試験を模擬して，台車上の床上 100mmの高さに点音源を 1つ設定

した。実車での測定は，座席とテーブルおよび床のカーペットを設置前・設置後の両方で実

施しており，それと同じ条件で車両長手方向の音圧分布を解析し，実測結果と比較すること

とした。

音線法モデルの解析パラメータとしては， 1つの点音源から放出される音線の数として

50,000本，解析終了条件として音線の反射回数が 30回に達するまで，もしくはダイナミッ

クレンジ（音線のエネルギー減衰）が 90dBを超えるまでとした。また，内装パネル，座席，

床に設定した吸音率が妥当であることを確認するため，構築した音線法モデルで車内の残

響時間を解析し，座席・テーブルおよび床のカーペットを設置前・設置後のそれぞれの条件

で，残聾時間の解析結果が実測と概ね一致することを別途検証している。
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図4.5 音線法による解析モデル
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4.3.2 座席が未設置の状態での車内音圧解析

初めに，座席・テーブルが未設置の条件に相当するモデルで，車両長手方向の音圧分布を

解析と実測で比較した。その結果を図 4.6に示す。実験では，片方の台車上の床に置いた全

指向f生 (12面体）スピーカからランダム雑音（ヒ°ンクノイズ）を出力し，音源から離れた

位置M2,M3, M4での A特性音圧レベルを床上 1.6mの高さで測定しており，解析でも同

じマイク位置での音圧を算出した。図 4.6のグラフは， 1/1オクターブバンドの中心周波数

が 125Hz,......,2kHzまでの各周波数帯域において，車両長手方向の音圧分布を解析と実測で

比較したものである。ただし，実験時のスピーカ音源の出力は測定していなかったため，解

析で与える点音源の出力を調整し， M2,M3, M4の 3点における音圧レベルのエネルギー

平均値が実測と一致するように，点音源の出力を設定した。なお，今回の解析では，音圧を

離散的な周波数ステップで計算しており，比率 1.05の等比ステップ（すなわち lOOHz,

105Hz, …, lkHz, l.05kHz, …)で計算された音圧を元に，各オクターブ帯域の音圧レベ

ルを算出した。

図 4.6から， 500Hzバンド以上の高周波数域では解析結果が実測と良く一致しているこ

とが分かる。一方で， 125Hzバンドと 250Hzバンドの低周波数域では，車両長手方向にお

ける M2から M4への音圧の減衰量（距離減衰）が解析と実測で異なっていることが分か

る。この原囚として，低周波で生じる音波の波動的な振る舞いを音線法では厳密に模擬でき

ないことが原因と考えられた。具体的には，低周波数では音源からマイクヘ直接到達する直

接音と，壁などに反射して到達する反射音の位相差が，重要な影響を及ぼすと考えられる。

なぜなら低周波数では，様々な伝播経路によって到達する同位相や逆位相の波が干渉し合

い，評価点における音圧のレベルが決まるからである。本来の音線法はエネルギーベースの

解析手法のため，このような位相干渉は考慮できない。しかしながら，本研究で用いる音線

法の解析手法では，音源のコヒーレント性を有効にする方法が用意されており，音源から受

音点に至るまでの各音線の経路長に応じた位相差を計算することで，ある程度の位相干渉

も便宜的に考慮できるようになっている [61]。
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図4.6 座席がない場合の車内音圧分布の解析結果
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このように，低周波数域で重要となる位相の影響を調査するため，音源のコヒーレント性

を有効にした解析を行った。これによる解析結果を図 4.7に破線で示す。図 4.7から分かる

ように，位相を考慮することでオクターブ 125Hzバンドの解析結果は改善している（すな

わち M2から M4への音圧の減衰量は実測に近くなっている）ことが分かる。一方で，オク

ターブ lkHzと2kHzの解析結果については悪化している（実測結果の傾向と異なり M3よ

りも M4の音圧の方が大きくなっている）ことが分かる。

このような低周波と高周波での挙動の違いについて，経路長に対する波長の関係で説明

できる。高周波数では，波長が経路長よりもずっと短いため，直接音と反射音の経路差に応

じて計算される位相差によって，音圧の山と谷が計算上，短い間隔で生じると考えられる。

そのため，音圧評価点の微妙な位罹の違いによって計算結果は大きく影響を受けている可

能性がある。しかし，音線法は音の波動性を無視して幾何学的に音線の反射を追っていく手

法のため，特に今回のケースのように車両長手方向への伝播を解析する場合，音線の経路差

だけから計算された位相差は，実際とは異なった音圧の山谷を生じてしまっている可能性

がある。

これに対し実験では，音の散乱や回折の影響によって，空間中の音圧の山谷が高周波では

それほど明瞭に現れない可能性がある。そのため実測結果は，マイク位置の微妙な違いによ

る音圧レベルヘの影響に対して，音線法による解析よりもロバストであると考えられる。そ

のような意味で，音線の経路差によって計算される位相差およびそれによって生じる位相

干渉の影響が，高周波では現実と異なっていると考えられる。その結果，図 4.7に破線で示

している位相を考慮した解析結果は，オクターブ lkHzと 2kHzの高周波数域で実測と傾

向が異なり，マイク位置M3とM4での音圧レベルの差が逆転しているものと思われる。

以上の考察結果から，今回のケースのように車両長手方向に向かって音線が壁而に何回

も反射しながら伝播していく場合には，高周波では音線の位相を考慮せずエネルギー的な

取り扱いをした方が良いのに対し，低周波では音線の位相差による音圧の山谷を考慮した

方が，実測に近い結果が得られると考えられる。
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4.3.3 座席を設置した状態での車内音圧解析

続いて，座席・テーブルを設置後の条件に相当するモデルで，車両長手方向の音圧分布を

解析し，実測結呆と比較した。その比較結呆を図 4.8に示す。図 4.6と同じ通路上の床上

1.6m点 (M2,M3, M4)に加えて，座席上の床上 1.2m点 (M12,M13) も評価点に加え

ている。図 4.8から分かるように，解析結呆は M2(通路上の床上 1.6m点）よりも M12(座

席上の床上 1.2m点）の方が音圧が小さ<, M3 (通路上の床上 1.6m点）よりも M13(座

席上の床上 1.2m点）の方が音圧が小さい傾向がある。この傾向は実測と一致している。

一方で， M12とM3の大小関係，およびM13とM4の大小関係が，実測結果と比べて

逆転している傾向が見られる。すなわち実測結果では，全ての周波数帯域において，音源に

近い座席上の床上 1.2m点(M12,M13)よりも，音源から遠い通路上の床上 1.6m点 (M3,

M4) の方が音圧が小さい傾向が見られるのに対し，解析では逆の傾向となっている。

この理由として，音線法では座席による 1次回折効果までしか考慮できず，高次回折現

象の影響が無視されてしまっていることが要因として考えられる。現実には音波ば波動と

して振る舞うため，回折により 1番目の座席の背後に音波が回り込み，その音波が更に 2

番目の座席の背後に回り込むというように，障害物があっても音波が伝播していくことが

可能である。しかし音線法では 1次回折効果までしか考慮できないため， 1番日の座席の背

後に音波が回り込む効果は考慮できても，その回り込んだ音波がそれ以上伝播していくこ

とは考慮できない。これにより，音源から見て座席背而の位置にある M12や M13では，

それぞれ通路上の M3,M4よりも音源に近い位置にあるにも関わらず，音圧が低くなる解

析結果になっていると考えられる。このように解析と実測で逆の傾向が見られる点につい

ては，音源のコヒーレント性を有効にするオプションを使用し，位相干渉を考慮した解析を

行ってもあまり改善されない。その結果を示したのが図 4.9であり，位相干渉を考慮した解

析結果は点線でプロットされている。図 4.9に示した通り，位相を考慮しても解析結果はあ

まり改善されていないことが分かる。

さらに，解析と実測で傾向が異なる理由についてより詳細に考察するため，車内音圧分布

の解析結果の一例として， 500Hzでの音圧分布を図 4.10に示す。解析で得られた音圧分布

を見ると，通路上の音圧が全体的に大きく，座席上の音圧が全体的に小さい傾向が見て取れ

る。この結果からも，音源からの直接音が通路上の音圧に最も寄与しており，座席上では高

次の回折音が考慮できないため音圧が過少評価されていることが示唆される。

しかし，実際の走行時の車内音を考えた場合，このように片方の車端にだけ音源があり，

それが長手方向に反対側の車端まで伝播していくという問題を解くことは稀である。実際

には，両端の台車上に音源があり，車外からの空力音や，床下の転動音なども車両の長手方

向に分布して存在するため，音源は車両長手方向に沿って比較的均ーに分布していると考

えられる。従って実際の走行状態では，上述したような裔次回折現象の影警は少なく，実用

上間題ない精度で車内の音圧分布を解析できる可能性がある。そこで次節では，走行時の車

内音解析を行い，その妥当性を検証する。
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固4.10 車内音圧分布の可視化結果（床上 1.2m,
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4.4 走行時に実測した内装壁面の振動を用いた車内音解析

4.4.1 入力音源の配置

走行時の車内音解析を行う上で，車両が高速で走行している時には，車内壁面（内装パネ

ル，床，窓など）からの振動放射音が入力音源として支配的である（すなわち，車内の空調

装置からの吹き出し音などは無視できる）と考えられる。そこで本研究では，内装パネル，

床，窓など車内陸面の振動を多数の点で測定し，その振動データから音響放射パワーレベル

を算出した結果を入力音源として使用する。ここで，面積 F[m2]の平面が速度 v[mis]で振

動するとき，放射効率を a, 空気の密度をp[kg/m3], 音速を c[mis]とすると，放射される

音響パワー W[W]は，式(4.3)で表される。

W= び~2F (4.3) 

ただし放射効率 CJは，振動面と音の波長の大小関係に依存し，音の波長が振動而より小

さくなるような高い周波数では 0は 1と見なせるが，波長が振動面より大きくなるような

低い周波数では CJは 1より小さくなり，精度良<CJを見積もることは難しい[62]。放射効率

(J を推定するための理論式がいくつか提案されているが[63H64l, 振動放射面が音響加振され

ているか機械加振されているか，さらには放射面の振動モードや境界条件などの違いによ

って，低周波数域での放射効率 0の値は大きく影響を受ける。

そこで本研究では，実測データから放射効率 oを推定することとした。内装パネルの構造

などに依存して，放射面ごとに CJの値は異なる可能性もあるが，ここでは簡単のために，全

ての車内壁面で放射効率 CJは同一と仮定した。その上で，座席・テーブルが設置された条件

ヱ測定した車内音の実測値に合うように，放射効率 0を同定した。このようにして同定した

放射効率 oを用いて，座席・テーブルがない条件での車内音を解析し，それと同じ条件で測

定した車内音の実測値と比較することで，解析手法の妥当性を検証することができる。

解析モデルにおける音源の入力点としては，固 4.11に示すように断面 Aから 1までの 9

断面を考え，それぞれの断面において 12個の点音源を仮定した。それらの点音源は，図 4.11

中の VlL,V2Lなどで示された位置に配置している。これにより車内壁面全体では 108個

の点音源が配置される。これら 108個の点音源の位置において，走行中の車内壁面の振動

データを測定し，式(4.3)により与えられる音響パワーを用いて車内音を解析した結果が，実

測の車内音と一致するように，放射効率 0を同定する。

ただし，走行中の車内壁面の振動データを 108点の全てで測定することは，振動センサ

の設置時間や計測器のチャンネル数の制約により困難だったため，対称性などを考慮して

振動センサの設置位置を削減している。具体的には，図 4.11中でVlL,V2Lなどと表され

た位置に加速度センサを貼り付け，それぞれの内装パネル，床，窓などの振動速度レベルを

測定するが， VlLとVlRなど左右対称の位置では振勁速度レベルが同等であると考えら

れるため，基本的に左右対称の位置にあるセンサは省略している。また，両端の台車上にあ
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たる断面 Aおよび断面 Iでは， Vl,.......,VlOの全ての点（ただし対称位置にある V1R,.......,V5Rは

省略）に加速度センサを貼り付けたが，それ以外の断面 B,.......,Hでは全ての位置に加速度セ

ンサを付けることができず，数を間引いてセンサを設置している。そのため，加速度センサ

を設置できなかった位置での振動速度レベルは，加速度を測っている位置でのデータを用

いて補間することとし，車両長手方向の単位長さあたりの振動減衰量[dB/m]は場所によら

ず同じであると仮定して，センサ未設懺の位置での加速度を推定した（例えば，窓の振動を

断面 A, C, Eでしか測っていなければ，断面 Bでの振動速度レベルは断面 Aと断面 Cで

の値の平均値，断面 Dでの振動速度レベルは断面 Cと断面 Eでの値の平均値とするなど）。

最終的には，車両走行中に実測した車内音データに合致するように，放射効率 oおよび加

速度を測っていない位置での振動速度レベルを推定する。比較対象とする車内音データの

測定位置は図 4.12に示した通りである。車内音は座席・テーブルが設置後の条件で測定を

行い， S1から S4が通路上の床上 1.6mの位置， S5から S8が座席上の床上 1.2mの位置と

なっている。放射効率 0および断面 B,.......,Hにおける加速度センサを未設置の位置での振動

速度レベルの推定方法は，以下のような手順となる。

まず初めに，放射効率 oを一時的に 1と僅く。その上で，両端の台車上の断面AとI,お

よび断面 B,.......,Hの内で加速度計を付けたいくつかの位置での振動速度レベルのデータを用

いて，加速度計を未設僅の位懺での振動速度レベルを内挿補間により算出する。それぞれの

位置での音響放射パワーは式(4.3)で与えられるため，これを用いて車内の音圧分布を解析

する。続いて，両端の台車上における車内音の解析結果が，図 4.12の S1, S4における車

内音の実測値と合致するように，放射効率 0を増減させて調整する。ここで，放射効率 oの

値は車内壁面の部位によらず同一であると仮定した。また， 0の調整範囲は 1を超えないよ

うに制限した。最後に，断面 Bから Hにおける末計測点の振動速度レベルを調整し， S2,

S3, および S5,.......,S8における車内音の解析結果が実測データと極カ一致するようにした。

ここで，台車上の断面 Aまたは Iから車両中央の断面 Eに向かうほど，車内壁面の振動速

度レベルは減少すると仮定した。

このような手順により放射効率oを推定した結果を図4.13に示す。推定した放射効率は，

文献[62]などで知られているように，低周波で概ね 6dB/octaveの傾きを有しており， 0の推

定結果は妥当であると考えられる。次節では，このようにして推定した車内壁面からの振動

放射パワーを入力音源として，車内音の解析を行った結果について検証する。なお，本節で

述べる走行時の車内音解析では，音線の位相干渉は考慮しないようにしている。
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図4.13 放射効率aの推定結果

4.4.2 推定した入力音源の妥当性確認

前項で述べた手順により推定した入力音源を用いて，車内音を解析した結果を図 4.14に

示す。前述したように，車内音の解析は座席 ・テーブルが設置された条件で行っており，解

析結果が実測と合致するように入力音源の大きさ（すなわち放射効率 CJや，断面 Bから H

における末計測点の振動速度レベル）を調整している。図4.14は， S1,._._,S8の各マイク位罹

における解析結果と実測結果を 1/1オクターブ周波数帯域でのスペクトルで比較したもの

図 4.12で示したように s1,._._,s4は台車上や車両中央付近における通路上の位置，であり，

S5"--'S8はそれぞれ S1"--'S4に近い場所での座席上の点となっている。図 4.14の解析結果

は部分的に実測との差が見られるものの，概ね両者の傾向が一致しており，解析モデルに与

えている入力音源の妥当性を確認した。

解析と実測で若干の誤差が生じている理由については，内装壁面での振動データを全て

の点で測定している訳ではなく ，対称性などを考慮して推定している部分があることや，放

射効率 0 を放射面によらず同ーと仮定していることなどの影響が考えられる。特に，図4.11

の断面 B,___,Hにおける入力音源の推定については，前述したように設置できる加速度セン

サ数の制約から断面 B,___,Hでは限られた位懺での振動データしか測定できておらず，大多

数の位置での振動速度レベルは周辺の振動データから内挿する ことによって推定している。

そのような振動速度レベルを推定している位置での入カパワーを修正したり，振動データ

の計測点をもっと増やしたりすることによって，入力音源の推定精度を向上させ，解析結果

を実測により近づけることができると考えられる。しかしながら，そのように入力音源を正

確に同定することがここでの検証の主目的ではないため，これ以上の精度向上 （解析結果が

実測に合うように入力音源を調整すること）は追及 しないこととし，データのバラッキなど

も考慮すると ，推定した入力音源は妥当であると判断した。
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図4.14 推定した入力音源による車内音解析の妥当性確認（座席ありの条件）
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4.4.3 座席がない条件での車内音解析精度の検証

提案した手法による走行時の車内音解析精度を検証するため，座席・テープルがない条件

での車内音解析を実施し，座席の有無による車内音の変化を実測データと比較する。解析モ

デルで与える車内壁面の入力音源は，座席・テーブルが設置された条件での車内音実測値か

ら同定したものと同じである。このようにすることで，同じ入力音源を用いて，座席・テー

ブルがない条件での車内音を解析と実測で比較すれば，本解析手法の妥当性を検証するこ

とができる。

図 4.15は，座席・テーブルがある場合／ない場合の車内音を解析と実測で比較したもの

である。座席・テーブルがない条件では，車内音を通路上の S1"'S4でのみ測定しており，

この 4点を比較対象とした。実線が図 4.14に示したのと同じ座席がある場合の結果，破線

が本解析手法の妥当性を検証するための座席がない場合の結果である。解析と実測のいず

れでも，座席・テーブルの設置によって各マイク位置での音圧が下がっており，この傾向は

解析と実測でよく一致している。車両中央付近の S2とS3における解析結果は，一部の周

波数帯域で実測との誤差が大きいように見受けられるが，これは前述したように固 4.11で

示した断面 B"'Hでの入力音源の推定が十分ではないためだと思われる。しかしながら，

座席がある場合／ない場合での車内音のレベル差は，解析と実測で傾向が一致しているよ

うに見える。

そこで座席による車内音の低減効果を，解析と実測で比較した結果が図 4.16である。図

4.16から分かるように，座席による車内音の低減効果の解析結果は，各周波数帯域におい

て実測結果と 2dB以内の誤差で一致しており，提案した解析手法により実用的な解析精度

で車内音を予測できることが確認できた。本解析手法を活用することにより，客室内のレイ

アウト変更や部分的な吸音による車内音圧分布の変化などを予測することが可能である。

なお本研究では，音線法による解析の妥当性を検証するため，実測した内装壁面の振動デ

ータを用いて，入力となる音響放射パワーを推定した。しかし 3章で示したように，床下工

ンジンという既知の加振入力に対しては， SEAモデルを用いて内装壁面の振動を実用上十

分な精度で解析できることを確認しており，走行時の加振条件でも内装壁面の振動を解析

できるようになれば，実測の振動データを使用することなく，車内の音圧分布を解析できる

ようになると期待される。
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4.5 結言

第 4章では，音線法による鉄道車両の車内音解析手法の構築について検尉した。初めに，

片方の車端に置かれた 1つの点音源を入力として，車内の音圧分布を解析した場合には，

車両長手方向の音圧の距離減衰の傾向が，スピーカ試験による実測結果と必ずしも一致せ

ず，これは音の回折効果や位相干渉などの波動的な振る舞いを，音線法では厳密に模擬でき

ないことが原因であると考えられる。しかしながら，車両走行時の車内音解析を考えた場合，

車外からの空力騒音や台車からの転動音が車内壁面を透過してくる音が支配的な音源とな

るため，入力音源は通常，車両全体に分散して存在すると考えられる。このため，単一の点

音源による車両長手方向の音圧分布を正確に模擬できなくても，複数の音源が存在する場

合には実用上十分な精度で走行時の車内音分布を予測できる可能性があると考えられた。

そこで次に，車両長手方向の車内壁面に沿って 2座席おきに多数の点音源を配懺したモ

デルを考え，車両走行時の内装振動の実測値を入力として，車内空間の音圧分布を解析した。

その結果，車内条件の違いとして与えた座席有無による音圧変化の傾向が実測とよく一致

し，実用的な精度で車内音を予測できることを確認した。これにより，音線法を用いて鉄道

車両内の音圧分布を実用上十分な精度で解析するためには，車内に多数の音源が存在する

モデルを考える必要があることを明らかにした。
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5.1 本研究の成果

第 5章結 論

本研究では，音源から伝達系に至るまで，車内音の一貫解析技術を構築することを目的と

して， 1Dモデルと 3Dモデルを融合することによりモデル自由度をできるだけ小さくしな

がら，実用上十分な解析精度を確保するための方法について検討を行った。

第 2章では，音源のモデル化技術として，油圧系回路の集中定数系による 1Dモデルを構

築し，ポンプ内部の挙動を 1Dで詳細にモデル化することにより，ベーン室内部の圧力変化

や，ポンプ吐出側の圧力脈動を精度良く解析できることを示した。また，油圧解析の結果か

らポンプ内部のシャフトに加わる加振力を算出する方法を導出し，これをポンプ筐体の

FEMモデル (3Dモデル）への入力とすることで，ポンプ振動を解析できることを確認し

た。さらに，ポンプ振動から車体へ伝達される加振力を逆マトリクス法により算出する方法

を提案し，この加振力および圧力脈動の解析結果と，車体で実測した伝達関数（ある種の 1D

モデル）を掛け合わせることで，車内音を実用上十分な精度で解析できることを明らかにし

た。これにより，従来はポンプ振動と圧力脈動に起因する車内音のトレードオフを実車で確

認する必要があったところを，ひとたび車体の伝達系モデルが構築できれば，ポンプ振動と

圧力脈動のトレードオフを解析上で確認しながら，車内音をバランス良く低減させること

が可能であることを示した。

第 3章では，振動伝達系のモデル化技術として，エネルギーという 1つの次元で振動騒

音の伝播を解く統計的エネルギー解析 (SEA)を 1D解析の一種と定義し， SEAによる 1D

モデル化手法により，鉄道車両の振動伝達系モデルを構築した。その際，近年の高速鉄道車

両の構体に多用されるダブルスキン構造では， SEAに必要なパラメータの 1つである結合

損失係数 (CLF)を理論式から導出することが難しかったところを，部分構造の FEMモデ

ル (3Dモデル）から数値計算により算出した CLFを用いることで，ダブルスキン構体の

全体 SEAモデルを構築することを可能にした。構体単体のインパクトハンマ加振試験によ

る実測データとの比較・検証を行った結果，低周波数ではグローバルモードの影聾を考慮す

るため，全ての要素間の結合を考えた SEAモデルとすることが重要であることを明らかに

し， 160Hz以下では全要素間に CLFを設定した改良モデルにより，実用上十分な精度で車

体の振動分布を解析できることを示した。また，車両床下にエンジンが搭載された鉄道車両

を対象に，実測したエンジンの加振力および放射音を入力として，車体全体の振動分布を

SEAモデルで解析した結果，構体，上床，内装パネルを含む全ての部位の振動解析結果が

実測と良く一致し，本解析手法により実用上十分な精度で車体振動を解析できることを確

認した。さらに， SEAによる車内空間のモデル化も行い，鉄道車両の客室のような細長い

空間を複数の SEA要素に分割した場合には，車両長手方向の距離減衰を過大評価してしま

うことが知られているため，室内音響の分野で知られている距離減衰の理論式を用いて，空
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間要素間の CLFを補正する係数を導出した。導出した CLFの補正係数を適用したモデル

により，床下エンジン稼働時の車内音解析の結果が実測とよく一致することを示し，これに

より鉄道車両の車内を複数の空間要素に分割した SEAモデルとする場合には，空間要素間

のCLFを補正する係数を適用したモデルとすることが重要であることを明らかにした。

第 4章では，音響伝達系のモデル化技術として，音線法という幾何音響学的な手法によ

り自由度をできるだけ小さくしながら，車内の音圧分布を詳細に解析するモデルの適用可

能性を検討した。初めに，単一の点音源を入力として用いた場合には，車両長手方向の音圧

分布が実測結果と必ずしも一致せず，これは音の回折効果や位相干渉などの波動性を音線

法では完全に模擬できないことが原因と考えられた。しかしながら，車両走行中の騒音源は

車両長手方向に沿って多数存在するため，単一の点音源による長手方向の音圧分布を正確

に模擬できなくても，複数の音源が存在する場合には実用上十分な精度で走行時の車内音

分布を予測できる可能性があると考えられた。そこで次に，車両長手方向に沿って多数の点

音源を配置したモデルを考え，鉄道車両走行時に実測した内装壁面振動のデータを入力と

して，車内空間の音圧分布を解析した。その結果，車内条件の違いとして与えた座席有無に

よる音圧変化の傾向が実測とよく一致し，実用的な精度で車内音を予測できることを確認

した。これにより，音線法を用いて鉄道車両内の音圧分布を実用上十分な精度で解析するた

めには，車内に多数の音源が存在するモデルを考える必要があることを明らかにした。

このように，本研究では音源，振動伝達系，音饗伝達系に至るまでの一貫解析を実現する

上での課題を明らかにし，その課題を解決するために提案した方法の有効性を，実際の車両

を用いて検証した結果を例示した。車内音の一貰解析モデルを構築する上での指針として，

音源のモデル化については，まず集中定数系などの 1Dモデルの適用を検討するのが望まし

<, CFDなどの 3D解析は 1Dによるモデル化が困難な場合に限って適用するのが良いと

考えられる。 1Dモデル化に適した間題であるかの判断基準としては，油圧ポンプであれば

各部屋の圧力が均ーとみなせるか，ポンプを構成する機構要素がバネマス系のモデルで定

式化できるか，などの点がポイントとなる。振動伝達系のモデル化については，ポンプ筐体

のように対象物のサイズが比較的小さい場合には， FEMによるモデル化が適していると考

えられる。ただし，音源の 1Dモデルとのつなぎ方については，加振力の与え方を工夫する

必要があり，対象とする問題によってモデル化の検討が必要となる。一方，鉄道車両などの

ような大規模な構造物，すなわち固有モード数が多くモード密度が高いような対象につい

ては，一般に SEAの適用が不可欠となる。しかし SEAによるモデル化を行う場合でも，

部分構造の FEMモデルを援用した SEAモデルの滴用を検討するなど，特に低周波数領域

での解析精度を確保するための工夫が必要である。また，音響伝達系のモデル化についても，

車内空間が小さければFEMやBEMによるモデル化も可能であるが，鉄道車両のような広

い空間では SEAや音線法などによるモデル化が必要である。

これまで述べた通り，本研究で提案した手法を用いれば，音源の 1Dモデル化技術により

算出した加振力を入力として，振動伝達系の SEAモデルにより車体の振動を解析し，次に
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振動伝達系のモデルにより算出した車内壁面の振動放射パワーを入力として，音線法モデ

ルにより車内の音圧分布を解析することが可能となることを示した。以上により， 1Dモデ

ルと 3Dモデルを融合した車内音の一貫解析を実現するための方法を構築した。

5.2 今後の展望

第 2章で述べた音源のモデル化技術では，自動車で実測した車体伝達関数を用いること

で，油圧ポンプを音源とした車内音を予測できることを示したが， 3章や 4章で述べた振動

伝達系および音馨伝達系のモデル化技術を活用して，自動車の伝達系モデルについても構

築することができれば，音源から車内音までの一貰解析が可能になると期待される。今後，

そのような解析手法の構築と実測検証が望まれる。

また，第 3章で述べた振動伝達系のモデル化技術では，車両の床下に搭載されたエンジ

ンの実測振動と放射音から入カパワーを算出し，これを入力として SEAモデルの妥当性を

検証したが，車両走行中の音源についても，解析手法の構築と検証が必要である。そのよう

な走行中の音源の解析手法が構築できれば， SEAモデルに車両走行時の音源を与えた時の

車体振動を解析し，それを用いて車内の音圧分布を解析できるようになると期待される。今

後，そのような解析技術の構築と実測検証を行っていく予定である。
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