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第1章 . 緒論  

1.1. 緒言  

まず初めに，機械製品の騒音性能および低騒音化開発を取り巻く状況について述

べる．  

近年，私たちの身の回りにあるエアコン，掃除機，コンピュータ，デジタル複合機など

の家電や事務機器，自動車，鉄道などの輸送機器，さらにはコンプレッサ，建設機械

などの産業機械に至るまで，低騒音であることが重要で欠くことのできない商品性の１

つとなっている．その理由はユーザ要求の高まり，法規制や業界規準などそれぞれであ

るが，製品カタログにその機器の主たる性能・機能とともに騒音レベルが併記されてい

ることから明らかである．例えば，あるメーカの掃除機は 2009 年に 63dB であった運転音

を 2010 年には 55dB，2011 年には 53dB と年々静音化して，ユーザ要求の高まりに応

えている．建設機械においては，国内では 1997 年より国土交通省による低騒音型建

設機械，超低騒音型建設機械（低騒音より 6dB 低騒音）の型式指定制度が実施され

ており，また，EU では 2002 年より騒音規制が実施され，2006 年にはさらに 3dB 厳しい

規制となっている．  

一方，機械製品の主たる性能の向上は著しく，それに伴う大出力化，大型化，高

速化などにより，機械に内包される騒音源はますます増大している．また，しばしば低騒

音化と相反する開発要件になる低コスト，省エネ性能（そのための軽量化），冷却性能

（そのための密閉性の緩和），省スペース（高密度化 ）などの要求も高くなっている．先

にも取り上げた掃除機では，主たる性能である吸引風量をモータの高出力化により 5

倍に高めながら運転音を維持した例も見られる．また，建設機械のショベルでは，狭小

地での作業性向上のための後方小旋回化により，エンジンルームが縮小され，低騒音

化対策がより困難になったという事例がある．  

以上のように対応の困難さが増しているユーザ動向，市場環境の中で，機械製品

のメーカ企業は低騒音であることを重要な性能要件と設定して製品開発を進めており，

その目標達成にはますます高度な技術が必要となっていると言える．  
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次に，機械製品の低騒音化手法について考える．  

機械の低騒音化に対して最も優先すべきは騒音源対策，すなわち，騒音源 （例え

ば，自動車におけるエンジンの音響放射パワー）を小さくする，あるいは，その極近傍に

騒音を封じ込めることである．しかし，実状として騒音源対策は低騒音化要求に対して

十分なレベルに達しておらず，その結果，騒音源から放射された音波に対する対策が

必要になってくる．騒音源対策が不十分である理由は，騒音源はその機械の主たる性

能を実現するのが最優先であること，騒音源近傍は熱，油など騒音対策部材にとって

過酷な環境であることなどが考えられる．  

次善の策である放射され空間を伝搬している音波に対する対策としては，吸音と遮

音という手段がある．吸音とは音波のエネルギを熱エネルギなどに変換することにより音

波を減衰させることであり，例えば，自動車のエンジンフードの裏側には吸音材が設け

られており，エンジンから放射された騒音をそこで吸収して，エンジンルームの外に漏れ

る騒音を低減している．吸音材として最も普及しているのはグラスウールなどの繊維系

素材を成型したものであるが，近年，ウレタンスポンジなどの発砲樹脂素材を成型した

吸音材や板状の部材に微細な孔を多数設けた多孔板とその背後に設けられた空気

層からなる吸音部材も開発され活用が進んでいる．一方の遮音は騒音源を板状の部

材などで囲い，騒音の機械外部への漏洩を抑制することであり，例えば，自動車のエ

ンジンフードは遮音部材としての役割も担っており，また，コンプレッサなど産業機械の

カバーも遮音を目的としたものである．しかし，多くの機械で冷却機能が必要とされ，冷

却空気を取り入れ，排気するための開口を設けると遮音性能が劣化するという問題が

あり，結果として，吸音対策に期待することが多くなっている．また，吸音，遮音による対

策はコスト増大という問題を生じさせる．吸音，遮音は騒音源から放射された音波の伝

搬経路における対策であるため，自ずと対策面積が大きくなり，吸音材，遮音材の使

用量が多くなるからである．  

以上のような実状の中にあって，いかに吸音材，遮音材を効果的に使用して低コス

トな対策を実現するか，および，そのような対策構造をいかにして検討 ・設計するかが

今後の重要な技術課題になってくると考えられる．前者の課題については，前出の多

孔板を用いた吸音部材の活用が解決策の１つであると考えている．低コスト対策を実

現するには騒音源の近傍で対策することが重要であるが，多孔板は素材を適切に選
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べば（例えば，アルミ，鋼などの金属製），前述した騒音源対策の困難さの理由である

過酷な環境にも耐えうる吸音部材を実現可能だからである．  

 

次に，メーカ企業の開発現場の状況について述べる．  

上述の機械製品を取り巻くユーザ動向，市場環境は製品開発の進め方にも影響を

与える．低コスト化要求は製品の製造原価だけが対象ではなく，開発コストにも求めら

れる．すなわち，開発の効率化（期間短縮，省力化）が求められ，各開発過程における

試行錯誤や手戻り（開発要件未達などの不具合により開発の前段階に戻ること）を排

除することが重要な課題となる．しかも，上述のように製品の高性能化によって機械へ

の投入エネルギはその製品にとって未知の領域に達し，相反する開発要件が増加して

いるという状況である．  

課題解決の１つの手段として，多くの企業が製品開発の効率化を目指したフロント

ローディングと呼ばれる製品開発工程の導入を進めている．フロントローディングとは製

品開発の初期工程に多くの資源を投入し，開発初期での製品完成度を高めるという

考えである．その結果として，より多くのコストを要する後期工程での開発やり直しを回

避できるのである．低騒音化などの性能開発に対してこれを実行するということは，開発

初期の机上検討を高精度化，すなわち，製品，部品の試作品が無い段階で性能を予

測・評価し，性能要件達成に向けた設計変更をほぼ終えてしまうということである．これ

の実現に必要不可欠で，近年，開発現場での活用が進んでいるのが数値解析（コン

ピュータシミレーションョン）を用いた性能事前予測技術である．構造の変形や強度を

予測する有限要素法による構造解析は古くから開発現場で普及しているが，近年で

は流体解析，熱解析，そして，さらに少し遅れているが本研究の対象である音場解析

も活用が進んでいる．  

このようにメーカ企業の開発現場では，開発の効率化も重要な課題と捉えて，新た

な開発手法や設計技術を取り入れながら製品開発を実施している．また，事前予測

技術の活用は，前項の最後に述べた技術課題（対策構造の検討・設計手法の確立）

の解決にも繋がり，今後もより一層普及すると考えられる．  
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以上に述べてきたことをまとめると，  

機械製品の高性能化，要求性能の複雑化の中で，低騒音であることは今後も

機械製品の重要な性能要件であり，その達成には従来以上に高度な技術が

必要とされる．  

低騒音化対策が低コストであることも重要な開発要件であり，吸音，遮音を効率

的に駆使して，低騒音構造を実現することが技術課題である．高効率に吸音

を付与する手段として，多孔板を用いた吸音部材の活用が有望である．  

低コスト化は開発工程にも求められ，数値解析を用いた開発初期段階の机上

検討の高精度化が技術課題である．  

となる．  

 

このような背景から，本研究では，機械製品の低騒音化，および，その設計効率化

に資する「多孔板を含む音場の予測技術」の獲得を目的として，下記について検討す

る．  

（１）多孔板を含む音場の数値解析手法  

（２）音響連成振動する多孔板を含む音場の数値解析手法  

 

 4



 

1.2. 従来の研究の概要  

本節では，多孔板を含む音場の解析手法に関して，本研究に関係の深い従来の

研究について概説する．  

 

本研究で取り上げる多孔板は，多数の孔を設けた板状の部材であり，背後に空気

層を設けることで吸音性を発揮することが知られており，建築音響の分野 (1)やジェットエ

ンジンの周囲のような非常に高音圧な環境下での騒音対策 (2)などに古くから活用され

てきた．近年では，孔加工技術の発展にともなって孔を微細化できるようになり，従来

から多用されているグラスウールなどの多孔質吸音材と同等以上の吸音性能を得るこ

とも可能となり，その活用分野は多岐に広がりを見せている (3)(4)．  

 

以下で，本研究の対象である「多孔板を含む音場の解析手法」，「音響連成振動

する多孔板を含む音場の解析手法」に関する従来の研究について述べる．  

 

1.2.1.  多孔板を含む音場の解析手法に関する研究  

多孔板の吸音特性やそのメカニズムについては， Ingard (5)，Mell ing(6)，Maa(7)(8)，高

橋ら (9)により古くから実験的，理論的な研究がなされており，そのメカニズムは，孔内の

媒質が交番的に往復運動することによる孔内壁面との摩擦と孔から噴出した流れが渦

になることによるエネルギ消散と考えられている．特に，渦によるエネルギ消散は孔内媒

質の振動速度に対して非線形な特性を持っており，高音圧環境下で大きな吸音効果

をもたらす．また，これらの研究により多孔板吸音モデル，すなわち，多孔板の音響特

性を記述する音響インピーダンスモデル（多孔板の表裏の音圧と多孔板法線方向の

媒質粒子速度の関係）が多数提案されており，多くの分野でその有用性が検証されて

いる (2)(10)．  

多孔板および背後空気層とその周囲壁面を含めた吸音構造が一次元音場として

取り扱える構造である場合には，１次元伝達マトリクス法 (11)に音響インピーダンスモデル

を適用することにより，吸音構造（背後空気層も含めた）表面上の音響インピーダンス
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を計算でき，そこから吸音性能を算出できる．また，無限大平面の吸音構造表面に平

面波が入射する場合 (12)など限られた問題は，上述の音響インピーダンスを境界条件と

して与えることによって，多孔板を含む音場を理論解析的に解くことが可能である．しか

し，多孔板が実際に使用される機械製品内部の音場は複雑な３次元形状であり，吸

音構造もサイズは有限で任意の形状をしており，ともなって，吸音構造への音波入射

条件も複雑になるので，実製品の開発における理論解析的手法の活用は限定的であ

る．  

任意形状の音場，吸音構造に対しても有効な音場の予測手法として，有限要素法

（以下，FEM） (13)や境界要素法（以下，BEM） (14)(15)(16)を用いる数値解析手法が確立さ

れている (17)．FEMによる音場解析は，波動方程式から導出する領域積分方程式を解

析対象の空間領域を要素分割して離散化することによりマトリクス方程式を作成する．

空間領域を要素分割することから，温度分布がある場合など不均一媒質の取り扱い

が容易であるが，基本的に閉空間が対象であり，無限空間を解くのは困難を伴う．一

方，BEMによる音場解析は，波動方程式から導出する境界積分方程式を解析対象

の空間領域の境界を要素分割して離散化することによりマトリクス方程式を作成する．

閉空間だけでなく開空間も同様の取り扱いで計算可能であるが，境界を要素分割す

ることから不均一媒質の取り扱いが複雑になる．計算コストについては，自由度数すな

わちマトリクス方程式の次元数はFEMが圧倒的に多くなるが，BEMのマトリクスが密マト

リクスであるのに対してFEMはバンドマトリクスであり求解が比較的容易であることから，

必ずしも自由度数の少ないBEMが有利とは言えない．このように解析対象の制約，計

算コストにおいて，FEMとBEMは一長一短あり，問題に応じて適切に使い分ける必要

がある．本研究で適用先として想定している機械製品では，前章で述べたように，機械

（の防音カバー）の内部の音場と外部の音場を同時に計算する必要があるので，以下

では，外部の無限空間の取り扱いが容易である境界要素法に着目する．  

境界要素法に多孔板を組み込む手法として，最も単純な手法は孔１つ１つを要素

分割で表現することであるが，この手法は要素数が膨大になり，機械製品の実構造を

対象とした場合には非現実的である．これに対して田中ら (18)(19)は，多孔板の孔部以外

だけを要素分割し，孔部は各孔を１要素として扱う手法を提案し，計算時間短縮効果

を示した．一方，杉本ら (20)(21)は，多孔板により複数の領域に分割されている音場に対し
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て，それぞれの領域に境界要素法を適用し，両領域の界面上要素を多孔板の特性を

記述した伝達マトリクスで接続して連立させる手法を提案し，その有効性を確認してい

る．この手法では，多孔板の特性を巨視的に（多数の孔の作用を一括して平均的に）

取り扱うので，計算コスト面でも前者よりも有利である．ただし，ここで紹介した３手法は

吸音効果を有していない（孔が大きい）多孔板を対象にしたものであり，吸音効果を考

慮した多孔板について同様の手法の有効性を確認した報告は見られない．  

 

1.2.2.  音響連成振動する多孔板を含む音場の解析手法に関する研究  

多孔板が音響連成振動している場合の音場の予測についても同様で，理論解析

では，単純な形状の音場と吸音構造，単純な音波入射条件，加えて，単純な機械的

加 振 力 に対 してのみ予 測 が可 能 である．例 えば， Takahashi ， Toyoda ら (22)(23)(24)や

Sakagamiら(25)は，無限大の多孔板に平面波が斜めに入射して多孔板が励振されたとき

の吸音性能や，無限大の多孔板あるいは剛壁面に囲まれた矩形断面管内に支持さ

れた多孔板を点加振した際の多孔板からの放射音を，理論解析により予測している．

また，多孔板の裏面（背後空気層側）がハニカムコアで裏打ちされている場合について

も，予測できるようになっている．  

数値解析については，孔のない板に対しては，板に有限要素法を，音場に境界要

素法を適用する解析手法 (26)(27)(28)などが確立されている．しかし，多孔板を組み込んだ

解析手法の提案は見当たらない．  
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1.3. 本研究の目的と概要  

以上の背景から，本研究は  

（１）多孔板を含む音場の数値解析手法  

（２）音響連成振動する多孔板を含む音場の数値解析手法  

の確立を目的とする．  

 

この目的の達成に向けて実施した研究内容の概要を以下に記す．  

第２章では，「多孔板を含む音場の数値解析法」に関して，多孔板により複数の領

域に分割されている音場に対して，それぞれの音場に境界要素法を適用して各音場

のマトリクス方程式を作成し，多孔板の表／裏の物理量を多孔板吸音モデルで結合

するという数値解析法を提案する．使用した多孔板吸音モデルは孔貫通方向（板厚

方向）の現象のみを考慮した１次元モデルであり，音波が多孔板に斜めに入射した際

の音場と多孔板との接合面における局所作用の仮定の妥当性や同接合面において

一様ではない音圧分布や位相分布が存在する場合への適用性が懸念されるので，実

験との比較により本解析法の３次元音場での有効性を検証する．  

第３章では，「音響連成振動する多孔板を含む音場の数値解析法」の検討に先立

って，孔のない板が音響連成振動する場合について，板振動に有限要素法を，音場

に境界要素法を適用した音場－構造連成解析手法の有効性を検証する．  

第４章および第５章では，「音響連成振動する多孔板を含む音場の数値解析法 」

に関して，前章の音場－構造連成解析手法における板と音場の物理量を関係付ける

連成関係式に多孔板吸音モデルを組み込む手法を考案する．そして，吸音特性の非

線形性が発現しない場合（第４章 ），発現している場合（第５章 ）について，実験との比

較により本解析法の有効性を検証する．  

また，第２章，第４章において，より実際の製品開発に近い問題に対して数値解析

を適用し，その有用性を検証する．第２章では自動車ドアの高遮音化に向けたドア内

の多孔板最適配置設計問題に，第４章では振動している構造体からの放射音の低減

に向けた多孔吸音構造最適設計問題に適用する．  
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第2章 . 多孔板を含む音場の数値解析手法  

2.1. 緒言  

本章では，境界要素法による多孔板を含む３次元音場の数値解析手法について

提案する．ここでは，多孔板は音場の中で静止している，すなわち，多孔板表面上の

音圧によって連成振動せず，また，多孔板構造に直接作用する機械的加振力も存在

しないものとする．  

 

機械製品などの低騒音化のための防音構造を効率的 （構造として，また，開発工

程として）に実現するためには，機械内部の音場（音圧と媒質粒子速度の分布とその

周波数特性）を事前に把握して，吸音構造を最適に設計し，配置することが重要であ

る．すなわち，吸音構造を含む任意形状の音場を精度良く予測することが技術課題で

ある．  

本研究で取り上げる多孔板の吸音特性については前章でも述べたとおり，古くから

実験的，理論的な研究 (5)～ (9)がなされており，そのメカニズムは，孔内における空気と内

壁面との摩擦による粘性減衰および空気が孔から噴出する際に生じる渦による圧力損

失減衰によると考えられる．近年，孔加工技術の発展に伴って孔を細孔化して粘性減

衰効果を高めることにより，従来から多用されているグラスウールなどの多孔質吸音材

と同等以上の吸音性能を得ることも可能となり，また，金属素材を用いることにより耐候

性，耐久性，あるいは，リサイクル性などに優れた吸音構造を実現できることから，多方

面で多孔板吸音構造を利用した防音構造が実用化されている ( 3 ) (4)．  

多孔板吸音モデルに関する研究 (5)～ ( 1 0 )は，吸音構造の合理的な設計のために有

益で，それらを１次元伝達マトリクス法 (11)と組み合わせることにより，孔径，開孔率，板

厚，および，空気層の厚みを設計パラメータとして，対象の周波数帯域で所要の垂直

入射吸音率を実現する吸音構造の設計も可能となった．また，吸音構造が無限大サ

イズで周期的な形状であれば，斜めに音波が入射する場合についても，理論解析によ

る吸音特性の予測手法が確立されている ( 2 5 )．しかし，これら理論解析的な手法では，

実際の機械製品の内部音場の予測は不可能である．機械内部の音場は複雑な３次
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元形状であり，吸音構造もサイズは有限で任意の形状をしており，吸音構造への音波

入射条件も複雑になるからである．  

 

そこで本章では，多孔板を含む３次元音場の数値解析手法を提案する．３次元音

場の数値解析については前章でも述べたとおり，有限要素法 (13)，境界要素法 (14)(15)(16)

が多方面で活用されている (17)が，本研究で適用先として想定している機械製品では機

械（の防音カバー）の内部の音場と外部の音場を同時に計算する必要があるので，外

部の無限空間の取り扱いが容易である境界要素法を用いることとする．多孔板の吸音

特性のモデル化については，減衰効果を有しない（孔が大きい）多孔板により複数の

領域に分割されている音場に対して，解析領域を多孔板表裏両側の領域に分割し，

両領域の界面上要素を伝達マトリクスで接続して連立させる解法 (20)(21)に，宇津野ら ( 1 0 )

による多孔板吸音モデルを適用する方法を試みる．本吸音モデルは孔貫通方向（板

厚方向）の現象のみを考慮した１次元モデルであるので，３次元音場に対する有効性，

すなわち，音波が多孔板に斜めに入射した際の音場と多孔板との接合面における局

所作用の仮定の妥当性や同接合面において一様ではない音圧分布や位相分布が

存在する場合への適用性について，実験との比較により検証する．さらに，二重壁構

造体の高遮音化に向けた構造体中空部内の多孔板最適配置設計問題に同法を適

用して，その有用性を確認する．  
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2.2. 解析手法  

2.2.1.  多孔板を含む音場のモデル化  

多孔板を含む音場の例として図 2.1に示す音場を取り上げ，数値モデル化手法に

ついて説明する．この音場は音圧によって連成振動しない多孔板によって２つの領域

（領域ⅠとⅡ）に分割されている．図 2.1(b)に示すように，領域Ⅰ，Ⅱの多孔板に接する

境界をそれぞれ I p， I I pとし，それ以外の境界をそれぞれ I， I Iとする．  

まず，領域Ⅰ，Ⅱそれぞれに境界要素法を適用し，各音場についてのマトリクス方程

式を作成する．その際，両領域の多孔板に接する境界  I p， I I pは同じ要素分割とする．

そして，多孔板を挟んで互いに対面する２つの要素の状態量である音圧と粒子速度を

多孔板の吸音モデル ( 1 0 )で構成される伝達マトリクスで関連付け，両領域Ⅰ，Ⅱの離散

マトリクス方程式を連立することにより，多孔板を含んだ全音場の全体マトリクス方程式

を導く．なお，本手法で用いる多孔板の吸音モデルは，多孔板の吸音メカニズムを巨

視的に（多数の孔の作用を一括して）表現可能なモデルとし，要素における個々の孔

位置については考慮しない．  

以下で，各音場に対する境界要素法によるマトリクス方程式の導出，多孔板の吸音

モデルを用いた両音場の関係付け手法，多孔板を含んだ全音場の全体マトリクス方

程式の導出について説明する．  
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 (a) Acoustic field including (b) Method for numerical modeling 
 perforated plate 

Fig. 2.1 Numerical modeling for acoustic field including perforated plate 

 11



 

2.2.2.  境界要素法による音場の定式化  

図 2.2に示す多孔板のない閉じた単一の３次元音場（内部音場）に対する離散マトリ

クス方程式の一般的表記の導出について，文献 (15)(16)(29)を参考にして整理する．同

図において，音場領域を，音場を囲む境界をとする．他の記号については後述す

る．  
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Fig. 2.2 Ｉnternal acoustic field 

 

 

始めに，３次元空間における音波 （微小振幅を仮定 ）の伝搬を支配する波動方程

式を導出する．  

図 2.3に示すように各辺がx，y， z軸に平行で，それぞれの長さがx，y，zである微

小直方体要素を設定して，まず，この微小要素の運動について考える．時刻 tにおいて

x軸に垂直な面 A上の音圧をPとすると，面 Aからxだけ離れた面 B上の音圧はテイラー

展開の１次近似を用いると   xxPP  となる．すなわち，微小直方体に作用するx方

向の力は  
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Fig. 2.3 Micro rectangular solid in acoustic field 
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である．同様にして，y および z 方向については  
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となる．したがって，微小直方体の各方向に運動の第２法則を適用すると，  
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となり，整理することで，x，y，z 各方向に対する運動方程式  
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が求まる．ここで，は媒質の密度であり，X，Y，Z は媒質粒子の x，y，z 方向の振動変

位である．なお，音圧による媒質密度の変化量は微小であるので，密度 は一定値と

する．媒質粒子の振動速度 tXX  ， tYY  ， tZZ  を用いて書き直すと，  
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となる．  

次に，音波の伝搬に伴う微小直方体の体積変化とそれによる圧力変化について考

える．微小直方体が平衡状態にあるときの体積 V はxyz である．時刻 t において面

A の振動変位を X とすると，面 B の振動変位は音圧 P と同様にして   xxXX  とな

る．すなわち，x 方向の媒質粒子の移動に伴う体積変化は  
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となり，同様にして，y および z 方向については  
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となる．したがって，媒質粒子の移動に伴う微小直方体の体積変化量は  
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であり，媒質の体積弾性率を K とすると，微小振幅に対しては次式の関係が得られる．  
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式 (2 .17)の両辺を１回および２回時間微分すると，  
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となり，式 (2 .19)の右辺に式 (2 .10)～(2 .12)を代入すると，  
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が得られる．これが，３次元音場を支配する波動方程式（音圧による表示形式）である．

音圧振幅 p，角振動数 を用いて音圧 P を  
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とおき，音速 Kc  を用いると，波動方程式 (2 .20)を次のように変形できる．  
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さらに，波数 ck  を用いると，  

 

  (022  pkp 2.23)  

 

と変形できる．ここで， はラプラス作用素で下式である．  2
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  (2 .24)  

 

式 (2 .22)， (2 .23)は，単一の周波数成分について表示した波動方程式（ヘルムホルツ

方程式）である．  

 

次に，境界要素法により離散化することになる境界積分方程式を導出する．波動

 16



 

方程式 (2 .23)に重み付き残差法を適用する．重み関数をp*とすると，  
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Ω
dΩppkp  (2 .25)  

 

となる．さらに，Green の公式，すなわち，  
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が二階微分可能な関数 ， *に対して成り立つことを利用すると，式 (2 .25)は  
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と変形できる．ただし， n は境界 上外向き法線方向の方向微分である．ここで，重

み関数をp*として，  

 

  (iii pkp   22 2 .28)  

 

を満足する関数 p*
iを導入する． i はDiracのデルタ関数で，点 iにおいてのみ∞になり，

他の位置では 0 になる．式 (2 .28)を満たす関数 p*
iは基本解と呼ばれる．式 (2 .27)の左

辺に対して，重み関数をp*を基本解 p*
i に変更し，式 (2 .28)を代入して，デルタ関数の

性質を考慮すると，  
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(2 .29)  
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と変形できる．ここで，p i は点 i（ ，Ωi Γi ）の音圧振幅である（図 2.2では点 iを境界 

上に記載しているが，ここでの点 iは領域内にある）．さらに，３次元音場に対する基本

解  

 

 
 

i

i
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  (2 .30)  

 

と，境界上の微小領域 dndに対する法線方向の運動方程式から求まる関係  
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 (2 .31)  

 

を代入すると，式 (2 .27)から領域内の任意点 i（ Ωi ， Γi ）に対する積分方程式  
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4
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 (2.32)  

 

が求まる．ここで，pおよびuは境界 上の音圧と法線方向粒子速度で，粒子速度 uは，

外向き法線方向を正とする．は媒質密度で，r i は点 iとdの距離， i は点 iとdを結ぶ

方向 r iとdにおける外向き法線 nとのなす角度である．  

境界条件として，音場に対する加振や剛壁を表す粒子速度 uが与えられる境界  u

と吸音性を付与する場合など音響インピーダンスz=p /uが与えられる境界  zが存在する

場合には，式 (2 .32)は  
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 (2.33)  

 

と書き換えられる．  
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以上は領域内部の任意点 i（ Ωi ， Γi ）についての定式化であったが，式 (2 .33)

を滑らかな境界上の任意点 i（ Γi ）に展開すると，境界上での積分方程式として，  
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 (2.34)  

 

が得られる．  

 

次に，境界 を要素分割して，境界上での積分方程式 (2 .34)を離散化する．要素

分割された各要素境界を s とし，粒子速度 uが与えられる境界  u 上の要素を要素番

号 s＝1～L，音響インピーダンスzが与えられる境界  z上の要素を要素番号 s＝L+1～N

とすると，要素 iに対する積分方程式は式 (2 .34)より  
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 (2 .35)  

 

となる．さらに，各要素  s内で音圧 pと粒子速度 uが一定とすると，  

 

    












L

s
iss

N

Ls
is

s

s
N

s
isiss gujg

z

p
jhp

111

   (2 .36)  

 

 
 

 












sΓ
i

ii

i
is dΓ

r
jk

r

jkr
h 


cos

1

2

exp
 (2.37)  

 

 
 





sΓ

i

i
is dΓ

r

jkr
jg




2

exp
 (2.38)  

 19



 

 

となる．  

全要素 （ i=1,･･･ ,N）について式 (2 .36)～ (2 .38)を定式化して重ね合わせると，音場

に対する離散マトリクス方程式  

 

      uGpH   (2 .39)  

 

が得られる．ここで，{p}，{u}はそれぞれの要素における音圧 p i と法線方向粒子速度

u i で構成されるN行の音圧ベクトルおよび粒子速度ベクトルである．N行 N列の係数マト

リクス [H ]， [G ]の i行 s列成分は，  
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で与えられる．なお，式 (2 .37)， (2 .38)中の要素積分は，本研究ではガウスの積分公式

を用いた数値積分により計算した．  

 

次いで，図 2.1(b)の２つの音場（領域Ⅰ，Ⅱ）それぞれの離散マトリクス方程式を求め

る．  

領域Ⅰ，Ⅱの多孔板に接する境界  I p ， I I p の音圧ベクトルと粒子速度ベクトルをそ

れぞれ{p I
p }，{p I I

p}，{u I
p}，{u I I

p}とし，それ以外の境界  I ， I I に関して{p I }，{p I I }，

{u I }，{u I I }とすると，領域Ⅰ，Ⅱそれぞれに対する式 (2 .39)は，  
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2.43)  

 

となる．ここで，H X Y ，G X Y （X ,Y=I , Ip , II ,I Ip）は，それぞれ係数マトリクス [H ]， [G ]の部分

マトリクスである．  

式 (2 .42)， (2 .43)において，多孔板に接しない境界  I ， I I のうち，粒子速度が既知

の要素（境界条件として，剛壁条件あるいは音場に対する加振として任意の速度値が

与えられる要素）では音圧のみが未知数となり，音響インピーダンスが既知の要素（境

界条件として，吸音特性が与えられる要素 ）では音圧と粒子速度が未知数となる．一

方，多孔板に接する境界  I p ， I I p では，音圧と粒子速度がともに未知数となり，多孔

板を挟んで互いに対面する２つの要素の未知数の関係を後述の伝達マトリクスで規定

することになる．  

 

2.2.3.  多孔板の吸音モデル  

多孔板を挟んで互いに対面する２つの要素の音圧 p と法線方向粒子速度 u の関係

について説明する．  

まず，多孔板の板厚が音波の波長より十分小さい場合への適用を前提として，孔

内の媒質は一体となって運動すると仮定すると，孔内媒質の両端面に位置する領域

Ⅰ，Ⅱの音場要素 iの法線方向粒子速度 u I
p

, i，u I I
p

, iは等しくなる．すなわち，  

 

  (0,,  p
iII

p
iI uu 2.44)  

 

となる．  

次に，多孔板による圧力減衰は，宇津野ら ( 1 0 )が提案した垂直な音波入射の１次元

現象を前提にした多孔板吸音モデルを導入して，  
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とする．ここで，p I
p

, i ，p I I
p

, i は対面する領域Ⅰ，Ⅱの音場要素 iの音圧，u I I
p

, i は領域Ⅱ

の音場要素 iの法線方向粒子速度である．Zについては下式のように記述できる．  
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j

ks 2  (2 .48)  

 

ここで， tは多孔板の板厚，a，dはそれぞれ孔の半径，直径，R Pは開口率［（孔の面積）

／（多孔板の面積）］，は孔内媒質の密度，は孔内媒質の粘性係数，は孔の圧力

損失係数， J 0 ， J 1 はそれぞれ０次 ，１次のBessel関数である．式 (2 .46)および (2 .47)の

右辺第１項は，孔内における媒質と内壁面との粘性摩擦による圧力減衰を表し，式

(2 .46)の右辺第２項は，媒質が孔から噴出する際に生じる渦による圧力減衰を表し，

孔内媒質の粒子速度 p
p

iII Ru , に依存している．多孔板上の粒子速度が小さい場合に

は第１項が支配的になり，粒子速度が大きい場合には第２項が支配的になる．なお，

一般に，多孔板の孔にはあらゆる方向から音波が入射することになるが，本手法では，

音場と多孔板との接合面において局所作用を仮定し，多孔板法線方向の粒子速度

のみによって吸音効果が発現するとしている．  

多孔板に接する境界  I p ， I I p 上の互いに対面する全要素組み合わせについて式

(2 .44)， (2 .45)を作成すると，式 (2 .49)の伝達マトリクス方程式が得られる．  
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ここで， -Zは式 (2 .46)， (2 .47)から求める各要素組み合わせに対する係数 Zの逆符号値

を対角に持つ対角マトリクス，1 と -1 は正および負の単位マトリクス，0 は零マトリクスであ

る．  

 

以上で導出した３つのマトリクス方程式 (2 .42)， (2 .43)， (2 .49)を連立することにより，

多孔板を含んだ全音場に対する全体マトリクス方程式が式 (2 .50)のように導出される．  
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2.50)  

 

式 (2 .50)の連立方程式を解くことで，多孔板を含む全音場を求めることができる．す

べての要素において音圧 pが未知数であり，多孔板に接する境界  I p ， I I p 上の要素，

および，吸音境界など音響インピーダンスが規定されている要素では粒子速度 uも未

知数となる．なお，式 (2 .46)の右辺第２項により式 (2 .50)は非線形方程式になるので，

反復解法を用いて計算する．ただし，式 (2 .46)の第２項が十分に小さい場合（多孔板

上の粒子速度が小さく，開口率が大きく，多孔板孔内の粒子速度が小さいとき）には，

第２項を無視して，式 (2 .50)を線形方程式にすることで，計算を高速にすることが可能
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である．  

なお，ここでは１枚の多孔板と２つの音場領域で構成される場合について説明したが，

より多 くの多孔板，音場領域が存在する場合に対しても，同様の取り扱いにより解析

可能である．  
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2.3. 解析手法の有効性の検証（１）：１次元伝達マトリクス法との比

較  

前節の数値解析手法を用いて多孔板を含む音場を予測するため，本手法を（株 ）

神戸製鋼所製の汎用音場解析ソフト”ACOUSIS®”に組み込んだ．本節では，解析ソ

フトの計算精度を確認する目的で，音響管を用いた多孔板の垂直入射吸音率計測

を本数値解析および１次元伝達マトリクス法 (11)により模擬し，両者の結果から算出した

垂直入射吸音率を比較する．  

 

数値解析に用いた数値モデルを図 2.4に示す．対象構造は音響管軸に対して回転

対象であるので，音響管軸上で互いに直交する２平面に鏡像条件を適用して 1/4 モデ

ルとした．モデル化手法の詳細については次節で述べるのでここでは割愛する．多孔

板は板厚 0.8mmの鋼製で，孔径 2mm，開口率 2%であり，950mmの背後空気層を有

する．垂直入射吸音率は，多孔板から加振面方向に 35mmおよび 635mm離れた管中

心軸上の２点における音圧値を用いて２点マイクロホン法 (30)により計算した．また，多孔

板の吸音特性の非線形性への対応を確認するため，図 2.4中の点 Aの音圧レベル値

が 80dB，100dB，110dBになるように設定した３パターンの加振面入力条件に対して解

析を実施した．  

比較対象として，上述の数値モデルと同様の系について，１次元伝達マトリクス法に

よる計算を実施した．なお，伝達マトリクス法に用いた多孔板の吸音モデルは，数値解

析と同じ式 (2 .49)である．  

 

数値解析および１次元伝達マトリクス法により得た多孔板の垂直入射吸音率を図

2.5に示す．同図中，ドット表示が数値解析，線表示が１次元伝達マトリクス法である．

各音圧条件において両者は良好に一致しており，解析プログラムの計算精度が十分

に確保されていることを確認できた．  
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Fig. 2.4  Numerical model for verification (1/4 model) 
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Fig. 2.5  Comparison of sound absorption coefficient with 1-D transfer matrix method 
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2.4. 解析手法の有効性の検証（２）：音響管内斜入射実験との比較  

提案した数値解析手法の３次元音場での有効性を検証するため，音響管内で音

波が多孔板に斜めに入射する問題を対象に，解析結果を実験結果と比較する．  

 

2.4.1.  検証対象と実験結果  

比較検証の対象として，音響管の中に音圧による連成振動を無視できる多孔板を

斜めに設置し，音波が多孔板に斜めに入射するとともに，多孔板表面の音圧と位相が

分布を持つ問題を設定した．本問題により，懸案の音場と多孔板との接合面における

局所作用の仮定の妥当性や同接合面において一様ではない音圧分布や位相分布

が存在する場合への適用性について検証が可能である．また，前節で理論解析値と

の比較検証を実施した多孔板を音響管内に垂直に設置して音波が多孔板に垂直に

入射する１次元問題についても，実測値との比較検証を実施する．なお，実測と解析

の比較は，多孔板の吸音性能と多孔板上の音圧分布について実施した．  

 

実験装置の概略を図 2.6に示す．同図 (a)が多孔板を垂直に設置した場合であり，

同図 (b)が多孔板を斜めに設置した場合である．写真 2.1は，図 2.6(b)の傾斜配置で使

用した実験装置である．また，写真 2.2は，垂直配置に用いた円形の多孔板と傾斜配

置に用いた楕円形の多孔板である．  
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(a) For normal incidence 
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Fig. 2.6  Object for experiment and numerical analysis 

 

 

 

Photo 2.1  Experimental apparatus for oblique incidence 
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 (a) For normal incidence (b) For oblique incidence 

Photo 2.2  Perforated plate 

 

 

音響管は内径 100mmの円形断面で，一端に音源のスピーカを設置し，多孔板背

後の空気層の端面は多孔板と平行とし，背後空気層厚さが管断面全域で均一になる

ようにした．図 2.6(a)に示す垂直配置の場合には背後空気層の厚みは 106mmである．

また，図 2.6(b)に示す傾斜配置の場合は，多孔板の中心が端面の中心から 150mmに

位置するように管軸方向に対して 45degの角度で楕円形の多孔板を配置し，背後空

気層の厚みを垂直配置の場合と同じにした．なお，実験装置は，管側面，端面とも厚

さ 10mmのアクリル樹脂製である．多孔板の固定は，多孔板前後の管外部にフランジを

設けて，管内径より大きな多孔板を挟み込み，４本のボルトで締結した．  

多孔板は，板厚 3mm のアルミ製で，孔径 1mm，開口率 1%である．本多孔板の周

辺単純支持における理論１次固有振動数は垂直配置の円形板で約 1500Hz，傾斜

配置の楕円板で 1150Hz であるが，今回の実験の固定条件では傾斜配置の場合には

900Hz 以下，垂直配置の場合は 1000Hz 以下で音圧による連成振動を無視できること

を確認し，これらの周波数範囲を評価周波数範囲とした．  

また，多孔板の非線形な吸音特性の再現性を検証するため，スピーカ出力を大小

２水準設定して計測を実施した．小さな出力 (a)は吸音特性の非線形性が現れない程

度の出力とし，大きな出力 (b)は出力 (a)より 35dB 大きな出力とした．スピーカへの入力

信号はホワイトノイズである．  

なお，多孔板の吸音性能は多孔板中心から 200mm（Mic.1）と 250mm（Mic.2）の位
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置の音圧値を用いて２点マイクロホン法 (30)により算出した．また，多孔板上の音圧分布

の計測は，多孔板のスピーカ側表面近傍（約 5mmの距離）にプローブマイクロホンを挿

入することにより，鉛直方向および水平方向の直径をそれぞれ４等分する位置につい

て行った．  

 

まず，垂直配置に対して実測した垂直入射吸音率を図 2.7に示す．240Hzで吸音

率が約 0.96 に達するピークを有している．なお，この吸音率は，吸音特性の非線形性

が現れないスピーカ出力 (a)によって計測した結果である．  
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Fig. 2.7  Sound absorption coefficient for normal incidence by experiment 

 

 

次に，傾斜配置に対して実測した結果を示す．  

図 2.8が実測で得た吸音率である．同図中，破線がスピーカ出力 (a)の場合，実線

がスピーカ出力 (b)の場合における吸音率で，ともに 235Hzで吸音率 0.9 に達するピー

クを有しており，また，音圧増大により吸音率が若干向上していることが分かる．  

図 2.9は，スピーカ出力 (a)において実測した多孔板上の音圧分布である．同図 (a)

が鉛直方向の分布であり，同図 (b)が水平方向の分布である．同図によると，高周波

数帯域において，鉛直方向の音圧値に位置による差異が見られる．一方，水平方向
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については全周波数域で位置によらず同一の音圧値であり，これは対称性によるもの

である．なお，位相分布については図示しないが，吸音率のピーク周波数付近の帯域

において，鉛 直 方 向 に差 異 ［板 中 心 （図 2.9(a)中 の Point3 ）を基 準 として， Point1 ：

25deg～Point5： -18deg］が見られた．水平方向は，音圧と同様に対称性から全計測

点，全周波数域で位相差は見られなかった．  
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Fig. 2.8  Sound absorption coefficient for oblique incidence by experiment 
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(a) Vertical direction 
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(b) Horizontal direction 

Fig. 2.9  Sound pressure level distribution on the perforated plate for oblique incidence 
by experiment 
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2.4.2.  解析結果  

図 2.6に示した実験装置の数値モデルを図 2.10に示す．同図 (a)が多孔板を垂直配

置した場合，同図 (b)が多孔板を傾斜配置した場合のモデルである．本モデルは，多

孔板の表側と裏側に位置する２つの音場，すなわち，スピーカ加振面と多孔板の間の

領域Ⅰと背後空気層の領域Ⅱとからなっている．スピーカについては，コーン部は平面

に簡略化しており，ボックスもモデル化していない．音場の要素分割は，最大辺長が

27mm（最大辺長が最高計算周波数における音波長の 1/10 以下になるように設定）の

三角形要素で行い，音場Ⅰ，Ⅱの多孔板の表裏に位置する境界面は互いに同じ形

状・サイズの要素で分割した．要素数は，同図 (a)の垂直配置モデルで 2080 個，同図

(b)の傾斜配置モデルで 2136 個である．加振境界条件としては，前述のスピーカコーン

部の円形平面の全体を同相 ・同振幅で強制駆動した．駆動振幅は，吸音特性の非

線形性が生じないスピーカ出力 (a)に対しては，図 2.6中のMic.2 における音圧レベル

値が実験と一致するように周波数ごとに決定した．スピーカ出力 (b)は，出力 (a)に対し

て決定した振動振幅を 35dB増大させた．また，領域Ⅰ，Ⅱの円筒面および領域Ⅱの

端面は剛壁（粒子速度 0m/s）とした．なお，計算は 10Hz間隔で実施している．  

 

 

 Excited surface 

Perforated plate

Region I

Region II

 

(a) For normal incidence 

 

 Excited surface 

Perforated plate

Region I

Region II

 

(b) For oblique incidence 

Fig. 2.10  Numerical model 
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まず，多孔板を垂直配置した場合について，数値解析より得られた音圧値から算出

した吸音率と実測した吸音率の比較を図 2.11に示す．同図において，実線が実測値

（図 2.7に示したものと同じ）であり，○が解析による吸音率である．実測と解析の一致

性は非常に良好である．  
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Fig. 2.11  Sound absorption coefficient for normal incidence by experiment and 
numerical analysis 

 

 

次に，多孔板を傾斜配置した場合の数値解析による吸音率を図 2.12に示す．同図

において，○がスピーカ出力 (a)，■がスピーカ出力 (b)に対する吸音率である．同図の

数値解析による吸音率を図 2.8に示した実測による吸音率と比較すると，吸音特性の

ピーク周波数と最大吸音率はよく一致しており，また，スピーカ出力を増大した場合の

非線形特性による吸音率の向上も再現できている．ピーク周波数付近以外の帯域で

一致度が若干悪くなっているが，全体としての一致度は良好である．  
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Fig. 2.12  Sound absorption coefficient for oblique incidence by numerical analysis 

 

 

続いて，多孔板を傾斜配置した場合について，スピーカ出力 (a)に対する多孔板上

５点における音圧レベル値を図 2.13に示す．同図の解析値を図 2.9に示した実測値と

比較すると，200Hz以上において両者はよく一致していることがわかる．一方，200Hz以

下においてピークの卓越性に差異が見られるが，これは実験におけるプローブ系の共

鳴特性によるものと考えられる．なお，多孔板上の位相分布についても，解析値と実測

値はよく一致していることを確認している．図 2.14には，代表的な周波数における音響

管内壁面上の音圧分布を示す． (a)430Hzおよび(b)770Hzは，図 2.13の２つのピークに

対応する本音響系の共鳴周波数であり，加振面－多孔板間でそれぞれ，半波長，１

波長の音圧分布が形成されている． (c)900Hzは，図 2.13(a)から分かるように，多孔板

上の音圧値の位置による差異が最も顕著に現れている周波数である．  
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(a) Vertical direction 
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(b) Horizontal direction 

Fig. 2.13  Sound pressure level distribution on the perforated plate for oblique incidence 
by numerical analysis 
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66.8dB38.9dB  

(a) 430Hz 

 
 

71.0dB29.4dB  

(b) 770Hz 

 
 

52.0dB17.0dB  

(c) 900Hz 

Fig. 2.14  Sound pressure level distribution on the inner surface of the acoustic tube by 
numerical analysis 

 

 

以上のように，提案した数値解析法による多孔板を含んだ音場の解析結果が実測

結果と良好に一致することを確認できた．特に，音波が多孔板に対して斜めに入射す

る場合について有効性を確認できたことは，同解析手法における多孔板のモデル化，

すなわち，音場と多孔板との接合面における局所作用の仮定，および，同接合面にお

いて一様ではない音圧分布や位相分布が存在する場合への１次元多孔板吸音モデ

ルの適用が妥当であったことを示している．また，図 2.14に示したように音圧分布を可

視化できることは，任意形状の音場を対象とした多孔吸音構造の最適設計・配置問

題において有用である．  
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2.5. 実問題への適用：中空二重壁（自動車ドア）の高遮音化  

前節で３次元音場での有効性を確認できた数値解析手法を，自動車ドアの高遮音

化に向けたドア内の多孔板最適配置設計問題に適用して，実問題における有用性を

検証する．  

 

中空二重壁構造体である自動車のドアにおいて，その透過音は次に述べる２経路

からの音響振動伝播音から構成される．音圧により励振されたアウタパネルの振動がド

アトリムなどの内表面材へ直接固体伝播し，車室内へ音放射される固体伝播成分と，

アウタパネルの振動により一旦ドア中空部へ放射された音が，内表面材を励振して室

内側に音放射される空気伝播成分とである．それぞれの寄与程度は，ドアの構造や構

成材料などにより異なるが，空気伝播成分を無視することはできない．  

本節では，固体伝播成分の寄与を無視し，空気伝播成分により遮音性能が決定さ

れると仮定して，空気伝播成分の低減を図るために，ドアの中空部にアルミ製多孔吸

音板を設置して吸音を付与することを試みる．ドアの中空部は雨水が浸入する部位で

あるので，耐水性に優れたアルミ製多孔吸音板は吸音付与手段として好適である．一

方で，自動車の軽量化に反する部材付加は最低限に抑える必要がある．そこで，より

軽量で高遮音なドアを実現すべく，多孔吸音板の最適配置を数値解析を用いて検討

した．  

以下では，まず，数値解析を用いて，空気伝播成分による透過音を効率的に低減

できる多孔板の配置を検討する．その後，実車ドアを用いた実験を実施し，解析で得

た設計指針の有効性，すなわち，数値解析手法の有用性を確認する．  

 

2.5.1.  数値解析による多孔板最適配置の検討  

図 2.15に示す自動車ドアのアウタパネルとインナパネルおよびトリムとに囲まれた空間

（窓ガラスが収納される空間．以下，中空部）の音場に多孔吸音板を設置し，吸音板

重量に対して中空部内の音圧低減効果が最大となる吸音板配置を追求した．自動

車ドアにおける音響透過現象は前述したようにアウタ・インナパネル，トリムなどと中空部
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音場との構造と音場の連成現象を含むが，ここでは中空部音場のみを対象とした数値

解析による簡易検討を実施した．具体的には，中空部音場の周囲境界の一部を強制

駆動し，それにより励起された音場内の音圧を評価値とした．  

 

 

Outer Panel

Sash

Trim

Inner Panel

Door Pocket

Air-Space

 

Fig. 2.15  Cross section of the automotive door 

 

 

検討に使用した数値モデルの一例を図 2.16に示す．本モデルは，後述する実車ド

アを単純形状で模擬しており，実車ドアが有する種々の隙間なども考慮しない直方体

空間としている．図 2.16のモデルは中空部の底部に多孔板を配置した場合（後述のケ

ース２）のモデルであり，中空部音場は多孔板表裏両側の２つの音場領域に分割され

ている．周囲境界６面をx方向に 30 分割，y方向に 16 分割，z方向に 4 分割するよう

に四角形要素で要素分割し，多孔板表裏の境界も同様に要素分割した．また，加振

境界としてアウタパネルに相当する面の１要素を 1m/sで駆動させ，それ以外の要素は

剛境界とした．なお，ここでは多孔板の吸音効果がより小さくなる安全側の評価で検討

を行うために，多孔板の非線形減衰効果考慮せずに［式 (2 .46)の右辺第２項を強制

的に 0 にして］数値解析を実施した．  
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0.55m
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Fig. 2.16  Model of double-leaf wall for numerical analysis 

 

 

表 2.1に，今回検討した多孔吸音板の配置を示す．ケース１は多孔板を設置してい

ない対策前に相当し，ケース２～４は多孔板を設置した場合である．ケース２はドアの底

に相当する部位に底から 80mmの間隔を開けて多孔板を設置し，ケース３はケース２に

加えてドアの前方および後方に相当する部位にも同様に設置している．ケース４は底に

相当する部位にドア外周に対して斜めになるように設置している．全ケースにおいて，

多孔板はドアの厚み方向全幅にわたって設けられている．また，同表中には，多孔板

の設置による重量増加の目安として，各ケースの多孔板表面積とケース２を基準とした

その比率を示している．  

 

 40



 

 

 
Table 2.1  Analysis condition 

Case no.
Layout of 

perforated plate 
in the air-space 

Specification of 
perforated plate 

Surface area of 
perforated plate 

1 
Without 

perforated 
plate 

- 0 

2 

Perforated plate

80mm 
0.126m2 

(100%) 

3 

Perforated plate

80mm
0.220m2 

(174%) 

4 

Thickness: 
0.1mm 

 
Hole diameter: 

0.2mm 
 

Porosity: 
1.25% 

 
0.132m2 

(105%) 

Perforated plate

160mm 

 

 

各ケースの遮音性能向上効果は，中空部音場周辺境界の要素分割と等しい間隔

で中空部に設けた音圧観測点（多孔板を設置しない場合で 1305 点）の平均音圧レベ

ル（エネルギ平均値 ）の低減量で評価する．図 2.17にケース１～４の中空部の平均音

圧レベルを，図 2.18に 1/3 オクターブバンド毎のケース１からの平均音圧レベル低減量

を示す．図 2.17においてケース１，２，４に多く見られるピーク周波数では中空部で共鳴

が生じており，同図に示した周波数範囲においては図 2.19に例示するようなモデルx-y

面内の共鳴モードが励起されている．図 2.19において，円の直径は各音圧観測点の

音圧絶対値に比例しており，その基準サイズはピーク周波数毎に統一している．なお，

ケース２～４において，多孔板とドア外周との間の空間の音圧は上述の平均値に含め

ていない．  

 

 41



 

 

 

200 400 600 800 1000 1200 1400
10

20

30

40

50

60

Frequency [Hz]

A
ve

ra
ge

 S
ou

nd
 P

re
ss

ur
e 

Le
ve

l [
dB

]

 Case No.1  Case No.2
 Case No.3  Case No.4

 

Fig. 2.17  Average sound pressure level in the air-space by numerical analysis 
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Fig. 2.18  Reduction of average sound pressure level in the air-space by numerical 
analysis 
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 (a) 310Hz of case 1 (d) 310Hz of case 2 

 

       

 (b) 485Hz of case 1 (e) 485Hz of case 2 

 

       

 (c) 575Hz of case 1 (f) 575Hz of case 2 

 

 

(g) 485Hz of case 4 

Fig. 2.19  Spatial distribution of sound pressure in the air-space by numerical analysis 

 

 

当然ながら，ケース２では，図 2.19(a)のような多孔板に直交する方向の粒子運動に

よる共鳴は抑制できる［同図 (d)］が，同図 (b)のような多孔板に平行な方向の共鳴には

効果が得られず［同図 (e)］，同図 (c)のような両方向の共鳴は低減可能であるが，完全

には抑制できない［同図 ( f)］．そこで，ケース３のように，ケース２と直交する方向に多孔

板を追加設置すると，低周波数域以外のすべての共鳴を抑制でき，315Hzバンド以上

で平均音圧レベルを大きく低減できる．ここで，低周波数域の共鳴を抑制できていない

のは，ここで用いた多孔板が 500～1300Hzで大きな吸音性能（吸音率 0.8 以上）を発

 43



 

揮するように設計した多孔仕様であるためである．  

ケース３によると中空部平均音圧レベルを大きく低減，すなわち，遮音性能を向上で

きることを確認できたが，表 2.1に示すように，ケース３はケース２に比して多孔板表面積

すなわち対策重量が約 1.7 倍と大きく増加する．また，対策による占有スペースも増え

てしまうなど，実用化において不都合な点がある．このケース３の短所を考慮して考案し

たのがケース４の多孔板配置であり，ケース２と同等の対策重量，占有スペースで，ケ

ース２より大きな平均音圧レベル低減量を得ることができる．これは，図 2.17，図 2.19(g)

が示すように，ケース２で抑制可能であった共鳴に加えて，ケース２では抑制できなかっ

た図 2.19(b)のような共鳴に対しても，粒子運動方向に対して角度を持つように多孔板

を配置したことによって低減効果を得られるからである．  

 

以上のように，ここでは実車ドアを簡略に模擬した単純形状モデルを対象に，中空

部平均音圧レベルを効率良く低減できる多孔板の配置について検討し，より軽量で高

遮音な自動車ドアの実現に向けた多孔板配置の設計指針を得ることができた．また，

数値解析を用いることによって，中空部の音圧分布などの現象を把握でき，設計検討

を容易に実施できることが確認された．  

 

2.5.2.  多孔板による遮音性能向上効果の確認  

数値解析で得た多孔板最適配置の設計指針の妥当性を確認するため，実車ドア

を用いて多孔吸音板による遮音性能向上効果の確認する．  

 

前節で検討した多孔板配置 （ケース２，３）を実車ドアに試験適用し，遮音性能向

上効果を実測した．  

対象の実車ドアは海外自動車メーカのアルミ製ドアであり，未対策の場合およびケ

ース２，３相当の多孔板を試験設置した場合について，音響透過損失を測定した．音

響透過損失は，写真 2.3に測定風景を示すように，JIS A1416 に従って残響室－残響

室法で計測した．なお，測定は，ドアパネル部の遮音性能向上効果を厳密に評価する

ために窓ガラス透過音を排除し，また，ガラス昇降用機器などの内臓機器がない状態
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で実施した．  

ドア中空部への多孔板の設置は，試験上の施工性から，写真 2.4に示すように１面

を多孔板とした中空の直方体を複数並べて模擬した．中空直方体は，多孔面を含め

全面を厚さ 0.1mmのアルミ板で作成することにより，ケース２で 110g，ケース３で 250gの

重量であった．  

 

 

   

Photo 2.3  Vehicle door in the reverberant room 

 

 

   

Photo 2.4  Perforated plate in the vehicle door 

 

 

ケース２および３の音響透過損失向上量を図 2.20に，中空部平均音圧レベル低減

量を図 2.21に示す．平均音圧レベルは，中空部に設置した４点のマイクロホンで測定し

た音圧レベルのエネルギ平均値である．ケース２では，200Hz以上で，平均音圧レベル

を低減できており，それにともない音響透過損失も向上している．ケース３では，315Hz

以上で，ケース２からさらに平均音圧レベルが低減して，音響透過損失もより向上して
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いる．  
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Fig. 2.20  Measured improvement of sound transmission loss with perforated plate 
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Fig. 2.21  Measured reduction of averaged sound pressure level in the air-space with 
perforated plate 

 

 

図 2.22に，数値解析による平均音圧レベル低減量予測（図 2.18）と本節の実測によ

る平均音圧レベル低減量（図 2.21）との比較を示す．ほぼ全周波数帯域で数値解析

の方が大きな低減量を示しており，また，周波数による変動にも違いが見られる．これは，

実車ドアは対策前でも種々の隙間や板 振動などによる中空 部の音響 的損失 （吸 音

性 ）を有している（すなわち，多孔板による吸音性付与効果が目減りする）が，数値解

析ではこれらを無視していること，数値解析は中空部を単純形状（直方体）で模擬して
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いる（すなわち，中空部の共鳴でのモード，周波数，個数に差異が生じる）こと，音圧観

測点の数が実験では少なく，中空部での共鳴モードの腹・節を捉えきれていないことが

主な原因であると考えられる．一方，315Hz以上で平均音圧レベル低減量が大きくなる

こと，多孔板を増やすことでより大きな低減量を得られることは定性的に一致している．  

 

以上のように，数値解析による簡易検討で得た多孔板配置の指針が概ね妥当であ

ったこと，すなわち，本章で提案した数値解析手法の実問題での有用性を確認でき

た．  
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Fig. 2.22  Comparison of reduction of averaged sound pressure level in the air-space 
with perforated plate between by experiment and by numerical analysis 
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2.6. 結言  

静止している多孔板を含んだ３次元任意形状音場の予測を目的として，３次元境

界要素法を用いた数値解析手法を提案した．  

本解析手法の有効性を検証するため，多孔板を音響管の中に斜めに設置し，音

波が斜めに入射して多孔板表面の音圧と位相が分布を持つ問題を対象に，実測結

果と数値解析結果とを比較した．結果として，多孔板の吸音特性および多孔板表面

の音圧・位相分布は両者で良好に一致し，提案手法の有効性を確認できた．  

また，自動車ドアの高遮音化に向けたドア内の多孔板最適配置設計問題に同手

法を適用した．実車ドアにおいて有効な配置設計指針を数値解析により得ることがで

き，同手法の実問題での有用性を確認できた．  
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第3章 . 振動する板を含む音場の数値解析手法  

3.1. 緒言  

本章では，振動する板構造（孔はなく，多孔板ではない）を含む３次元音場の数値

解析手法について検討する．  

 

第２章では，静止している多孔板を含む音場の数値解析手法を提案し，実験との

比較により，同手法の３次元音場への適用の有効性を確認した．また，中空二重壁構

造体（その一例としての自動車ドア）の高遮音化を目的とした多孔板最適配置設計問

題に同手法を適用し，設計検討におけるその有用性を確認した．  

一方で，詳細は次章で述べるが，多孔板表面上の音圧による多孔板の音響連成

振動を無視できない，すなわち，多孔板が振動することにより多孔吸音構造の吸音性

能が変化する事例が報告されている ( 3 1 ) (32)(33)．したがって，多孔板を含む音場の数値

解析手法をより広範な問題に適用するためには，多孔板の振動を考慮した数値解析

手法の確立が必要不可欠である．  

 

本章では，振動する多孔板を含む音場の数値解析手法の提案（第４章 ）の前段階

として，振動している板 （孔はなく，多孔板ではない）を含む３次元音場の数値解析手

法について，その有効性を検証する．本研究では，音場に境界要素法を，板に有限

要素法を適用する連成解析手法を用いる．以下では，まず，数値解析手法について

説明し，その後，実験との比較により，その有効性を検証する．  
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3.2. 解析手法  

3.2.1.  振動する板を含む音場のモデル化  

振動する板を含む音場の例として図 3.1に示す音場を取り上げ，数値モデル化手法

について説明する．この音場は板によって２つの領域（領域ⅠとⅡ）に分割されている．

板はその表裏から作用する音圧や外部からの機械加振力により加振され，振動してい

る．図 3.1(b)に示すように，領域Ⅰ，Ⅱの板に接する境界をそれぞれ I v ， I I v とし，それ

以外の境界をそれぞれ I， I Iとする．  

まず，２つの音場領域Ⅰ，Ⅱには境界要素法を，板には有限要素法を適用し，各

音場および板振動を記述したマトリクス方程式を作成する．その際，両音場領域の板

に接する境界  I v， I I vと板は同じ要素分割とする．そして，板要素とその要素を挟んで

互いに対面する２つの音場要素の状態量である板振動速度と媒質粒子速度を結び

付けるマトリクス方程式と板表裏の音圧差により板に作用する音圧加振力を記述する

ことによって，振動する板を含んだ全音場に対する全体マトリクス方程式を導く．  

 

 

 

{v} {uII
v} 

{pII
v} {pI

v}

{uI
v}

Plate 

Region I Region II
Region I Region II Iv IIv

         ffvK
j
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Mj p 







 



 1

II I

[HI+Iv]{pI+Iv}=[GI+Iv]{uI+Iv}
[HII+IIv]{pII+IIv} 

Vibrating

=[GII+IIv]{uII+IIv}

 

 (a) Acoustic field including (b) Method for numerical modeling 
 vibrating late 

Fig. 3.1  Numerical modeling for acoustic field including vibrating plate 
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3.2.2.  境界要素法による音場の定式化  

音場領域Ⅰ，Ⅱに対するマトリクス方程式は，2.2.2 .節と同様にして，式 (3.1)， (3.2)

となる．ここで，{p I
v}，{p I I

v}，{u I
v}，{u I I

v}は板に接する境界  I v， I I vの音圧ベクトルと

粒子速度ベクトルであり，{p I }，{p I I }，{u I }，{u I I }はそれ以外の境界  I ， I I の音圧ベ

クトルと粒子速度ベクトルである．H X Y，G X Y （X ,Y=I , Iv , II , IIv）は，それぞれ係数マトリクス

[H ]， [G ]の部分マトリクスである．  
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式 (3.1)， (3 .2)において，板に接しない境界  I ， I I のうち，粒子速度が既知の要素

（境界条件として，剛壁条件あるいは音場に対する加振として任意の速度値が与えら

れる要素）では音圧のみが未知数となり，音響インピーダンスが既知の要素（境界条件

として，吸音特性が与えられる要素）では音圧と粒子速度が未知数となる．一方，板に

接する境界  I v ， I I v では，音圧と粒子速度がともに未知数となり，多孔板を挟んで互

いに対面する２つの要素の未知数の関係を後述の伝達マトリクスで規定することにな

る．  
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3.2.3.  有限要素法による板の定式化  

板振動に有限要素法を適用すると，周波数領域における板全体に対する離散マト

リクス方程式の一般的表記が式 (3 .3)のように得られる．  

 

          ffvK
j

j
Mj p 







 



 1

 (3.3)  

 

詳細は後述するが，{v}は要素節点における板の振動速度ベクトル， [M ]， [K ]はそれ

ぞれ質量マトリクス，剛性マトリクス，{ f}は機械加振による外力ベクトル，{ f p}は板表裏

の音圧差により板に作用する音圧加振力ベクトル，は構造減衰を表す損失係数，

は角振動数である．振動速度ベクトル{v}と外力ベクトル{ f}は節点ごとに要素法線周

りの回転成分を除く５成分を有し，音圧加振力ベクトル{ f p}は節点ごとに面外に作用

する並進１成分と回転２成分の３成分で構成される．したがって，板上の節点数をN 'と

すると，{v}，{ f}，{ f p}は 5N '行のベクトル（ただし，{ f p}の面内２成分は 0）， [M ]， [K ]は

5N '行 5N '列のマトリクスとなる．すべての節点において振動速度が未知数であり，音圧

加振力 { f p}は板表裏の音圧差と関係付けられる．  

 

なお，本研究では，膜要素と板曲げ要素との組み合わせからなる三角形平面シェル

要素を用いて板を離散化した．以下に，文献 (34)～ (38)を参考にして，式 (3 .3)の導出方法

について整理する．  
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まず，膜要素を定式化する．本研究では，図 3.2に示すように頂点に節点を有する１

次要素を用いた．  
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Fig. 3.2  膜（平面応力）要素 

 

 

要素座標系のx e y e 平面内で定義された三角形要素①②③において，要素内任意

点 P(x ,y)の変位 (u ,v)をその点の座標の１次多項式で仮定する（要素内一定ひずみの

仮定）．すなわち，  
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という変位関数で記述する．３節点について式 (3 .4)を考慮すると係数  1 ～ 3 ， 1 ～ 3

を決定でき，点 Pの変位 (u ,v)を節点変位 (u 1 ,v 1 )， (u 2 ,v 2 )， (u 3 ,v 3 )の関数として表すこ

とができる．  
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ここで， (x 1 ,y 1 )， (x 2 ,y 2 )， (x 3 ,y 3 )は節点①，②，③の座標である．N 1 ，N 2 ，N 3 は形状関

数と呼ばれ，本要素の場合は点 Pの面積座標 L 1，L 2，L 3と等しくなる．  

要素内のひずみは，ひずみエネルギに寄与する成分として次の３成分を定めることが

でき，  
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対応する応力成分は，等方性材料の場合，  
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となる．ここで，E はヤング率，はポアソン比である．  

以上を用いて，要素の運動エネルギT e，ひずみエネルギUe，外力と要素間力による

仕事 Weは，次のように表される．  
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ここで，W 1
eは外 力 による仕 事 ，W 2

eは要 素 間 力 による仕 事 であり， { f 1 }={ f 1 x  f 1 y }Tと

{ f 2 }={ f 2 x  f 2 y }Tはそれぞれ要素境界単位長さ当たりの外力ベクトルと要素間力ベクト

ルである．また，s 1は外力が作用している境界，s 2は隣接要素との境界を表す．  

これらに Hamil ton の原理を適用すると，  
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であり，要素運動方程式が下のように求まる．  
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ここで， [Me ]， [Ke ]はそれぞれ要素質量マトリクス，要素剛性マトリクス，{F 1
e}，{F 2

e}は

それぞれ要素外力ベクトル，要素間力ベクトルである．  
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続いて，板曲げ要素を定式化する．本研究では，図 3.3に示すように３頂点にある各

節点で３自由度を有するZienkiewiczらの非適合要素［回転角度 ( x , y )が節点以外

の境界で不連続］を用いた．  
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Fig. 3.3  板曲げ要素 

 

 

要素内任意点 P(x ,y )の要素 z方向変位 wを，面積座標 L 1 ，L 2 ，L 3 からなる互いに独

立な９つの関数の１次多項式で仮定し，変位関数を  
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とする．Kirchhoff の平板理論によると回転角度は，  
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と表せる．３節点について式 (3 .18)， (3 .19)を考慮すると係数  1～ 9を決定でき，点 Pの

変位 wを節点の変位，回転角度 (w 1 , x 1 , y 1 )， (w 2 , x 2 , y 2 )， (w 3 , x 3 , y 3 )の関数として

表すことができる．  
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一般化ひずみとして曲率 を考えると，要素内のひずみエネルギに寄与する成分は

次の３成分である．  
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対応する一般化応力（モーメント）は，等方性材料の場合，  
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となる．  

膜要素と同じように，Hamil tonの原理によって要素運動方程式を求める．まず，運

動エネルギTeは  
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となるが，一般に，回転による運動エネルギ（回転慣性）を無視して，  
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とする．ひずみエネルギUeは，一般化ひずみ，応力として曲率，モーメント（すでに板厚

方向に積分されている）を用いているので，次のようになる．  
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外力による仕事 W 1
eは，外力はz e方向のみに作用する（モーメントは作用しない）と制限

すると，  
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となる．ここで， f 1 z は z e 方向に作用する単位面積当たりの外力である．また，要素間力

による仕事 W 2
eは，モーメントによる仕事も考慮しなければならないので，  
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となる．ここで， [N ]は先述のwに対する形状関数， [ N ]はw， x ， y に対する形状関数

である．{ f 2 }={ f 2 z  m 2 x  m 2 y } Tは要素境界単位長さ当たりの要素間力ベクトルであり，

m 2 x，m 2 yはそれぞれx e軸周り，y e軸周りのモーメントである．  

以上より，要素質量マトリクス [Me ]，要素剛性マトリクス [Ke ]，要素外力ベクトル{F 1
e}，

要素間力ベクトル{F 2
e}は次のように求まる．  
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なお，d i jは [D ]の i行 j列成分である．  
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以上の膜要素と板曲げ要素の要素運動方程式から，平面シェル要素の要素運動

方程式を求める．変形が微小であり，膜変位（u ,v）と曲げ変位（w , x , y ）は連成しない

と仮定して，式 (3 .41)～ (3 .45)，図 3.4に示すように，膜要素と板曲げ要素の要素運動

方程式を組み合わせて平面シェル要素の要素運動方程式を作成する．ただし，膜要

素と板曲げ要素の組み合わせでは，要素法線周り回転  zに対する慣性と剛性が不定

になるので，本研究では，平面板構造のみを解析対象として回転  z を拘束することで

対処した．  

 

          eee
i

ee
i

e FFuKuM 21   (3 .41)  

 

 
  

T
zyx

zyxzyx
e
i

wvu

wvuwvuu

333333

222222111111




 (3 .42)  

 

 
  

T

333333

222222111111

zyx

zyxzyx
e
i

wvu

wvuwvuu







 
 (3 .43)  

 

 

  

Tzyx

zyx

zyx
e

fff

fff

fffF

000

000

000

313131

212121

1111111 

 (3 .44)  

 

 

  

Tyxzyx

yxzyx

yxzyx
e

mmfff

mmfff

mmfffF

0

0

0

3232323232

2222222222

12121212122 

 (3 .45)  

 

構造減衰を考慮する場合は，損失係数 を用いて要素剛性マトリクス [K e ]を次式のよう

に複素剛性マトリクスに置き換える．  
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板曲げ要素  

Fig. 3.4  平面シェル要素の要素質量マトリクスと要素剛性マトリクス 
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板全体に対する運動方程式は，全要素について平面シェル要素の要素運動方程

式 (3 .41)～ (3 .45)を定式化し，要素座標系 x e y e z e から全体座標系 xyzに座標変換した

後，全節点自由度について重ね合わせることによって，次のように得られる．  

 

        FuKuM   (3 .47)  

 

ここで， [M ]が全体質量マトリクス， [K ]が全体剛性マトリクス，{u}が節点変位ベクトル，

{ü}が節点加速度ベクトル，{F}が外力ベクトルである．なお，要素運動方程式 (3 .41)

に存在した要素間力ベクトル{F 2
e}は，全要素について重ね合わせることによって 0 に

なるとする．ただし，離散化理論上は，ここで用いた板曲げ要素では要素境界で回転

角度  x ， y が不連続であるため，要素間力による仕事が存在することになる．また，同

様の理由により，要素運動方程式の定式化では考慮されていない要素境界での無限

大のひずみエネルギも存在することになるが，これも無視する．  

式 (3 .47)を節点振動速度で整理することにより，式 (3 .3)が得られる．  

 

3.2.4.  音場と板振動の連成挙動のモデル化  

板の振動速度 vと板を挟んで対面する音場の媒質粒子速度 uの関係，および，板表

裏の音圧差により板に作用する音圧加振力 f pについて説明する．  

 

まず，板とその板上の媒質粒子は離れず一体となって振動すると仮定すると，互い

に対面する領域Ⅰ，Ⅱの音場要素 iの法線方向粒子速度 u I
v

, i ，u I I
v

, i とそれら要素に

挟まれた板要素 iの法線方向振動速度 w iはすべて等しくなる．すなわち，  
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iI wu ,  (3 .48)  
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と記述できる．なお，粒子速度は要素内一定であるが，板振動速度 w i (x ,y )（x，yは要

素面内座標 ）は要素内で分布を持つため，式 (3 .50)で定義する要素内平均振動速

度 iw を用いている．ここで，A eは要素面積である．  

 

 eA ii Adxdyww
e
  (3 .50)  

 

板 と 板 に 接 す る 境 界  I v ，  I I v 上 の 互 い に 重 な る す べ て の 要 素 組 み 合 わ せ

（ i=1,･･･ ,N '）について式 (3 .48)， (3 .49)を作成すると，式 (3 .51)の伝達マトリクス方程式

を得られる．  
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ここで，Aは多孔板の全節点・全自由度の振動速度からなるベクトル{v}から，要素ごと

の平均振動速度を算出するための係数マトリクス［式 (3 .50)を全板要素について展開

した係 数 で構 成 される］であり， -Aはその逆 符 号 のマトリクスである．なお，式 (3 .48)，

(3 .49)， (3 .51)は板振動速度 w i の正方向が領域Ⅰの粒子速度 u I
v

, i の正方向（外向き

方向）と等しい場合の関係であり，逆に領域Ⅱの粒子速度 u I I
v

, i と等しい場合には，式

(3 .51)の右辺においてAと -Aが逆になる．  

 

次に，板表裏の音圧差により板に作用する音圧加振力 f pについて説明する．互い

に対面する領域Ⅰ，Ⅱの音場要素 iに挟まれた板要素の各節点に作用する音圧加振

力は，板表裏の音圧差を用いて，  
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i ppNf ,,   (3 .52)  

 

として与えることができる．ここで，{N i }は板曲げ要素の形状関数などからなる係数ベク

トルである．音圧差に係数ベクトル{N i }を乗ずることで，要素内で均一の法線方向の
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力である音圧加振力を板要素を構成する節点における等価な力およびモーメントに置

換できる．  

すべての板要素（ i=1,･･･ ,N '）について式 (3 .52)を作成し，すべての節点自由度につ

いて重ね合わせると，式 (3 .53)の伝達マトリクス方程式が得られる．  
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なお，式 (3 .52)， (3 .53)は板振動速度 w i の正方向が領域Ⅰの粒子速度 u I
v

, i の正方向

（外向き方向）と等しい場合の関係であり，逆に領域Ⅱの粒子速度 u I I
v

, i と等しい場合

には，式 (3 .53)の右辺においてNと -Nが逆になる．  

 

以上で導出した５つのマトリクス方程式 (3 .1)， (3 .2)， (3 .3)， (3 .51)， (3 .53)を連立す

ることにより，振動する板を含んだ全音場に対する全体マトリクス方程式が式 (3 .54)のよ

うに導出される．  
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式 (3 .54)の連立方程式を解くことで，振動する板を含む全音場を求めることができる．

すべての音場要素において音圧 pが未知数であり，板に接する境界  I v， I I v上の音場

要素，および，吸音境界など音響インピーダンスが規定されている要素では粒子速度 u

も未知数となる．  

なお，ここでは１枚の板と２つの音場領域で構成される場合について説明したが，より

多くの板，音場領域が存在する場合に対しても，同様の取り扱いにより解析可能であ

る．  
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3.3. 解析手法の有効性の検証：短冊板音圧励振実験との比較  

前節の数値解析手法の有効性を検証するため，無限空間内に設置された板が音

圧により励振される問題を対象に，解析結果を実験結果と比較する．  

 

3.3.1.  検証対象  

実験および数値解析の概略を図 3.5に示す．現象を単純化するために，単軸方向

の波動伝搬を誘起する細い短冊板を設定した．長さ 850mm，幅 50mm，厚さ 3mmの

アルミ製の短冊板を無限空間内に無拘束で設置し，板中心から正面，距離 100mmの

位置ある点音源から放射される音圧により板を加振した．実験，数値解析の双方で点

音 源 近 傍 の音 圧 s [Pa]および板 中 心 位 置 の振 動 速 度 v [m/s]を求 めて，伝 達 関 数

20log(v /s )を両者で比較した．また，板に励起された共振について，振動モードを比較

した．  

 

実験風景を写真 3.1に示す．短冊板は，その一方の短辺の両端２隅を上方からワイ

ヤで吊り，無拘束状態を模擬した．点音源は，スピーカからの出力音を内径 16mmの

銅製パイプに導入し，パイプ先端から放射させることで模擬した．また，実験は半無響

室内で実施し，床面および周囲に吸音くさびを配置することで，音響的に無限空間を

実現した．なお，板振動はレーザー式振動計測装置を用いて非接触で測定した．  

 

数値解析は，対称条件を用いて，図 3.6に示す 1/2 モデル（短辺方向に 1/2 領域の

み離散化）で実施した．同図は板要素および板表裏の音場要素の要素分割を表して

おり，三角形要素で長辺を 106 分割，短辺を 2 分割している．点音源は，一辺 10mm

の直方体の全面を同振幅・同位相で駆動させることで模擬した．ただし，点音源の表

面積に実験と解析とで差異（解析 600mm2／実験 200mm2=3.0）があるので，解析値

から算出した伝達関数は -20log(3.0)=-9.5dBの補正をした．なお，解析は，12.5Hz刻

みで実施した．  
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850mm

50mm 

100mm
Point source (s)

Aluminum plate t3mm 

Observation point (v)  

Fig. 3.5  Object for experiment and numerical analysis 

 

 

   

Photo 3.1  Experiment 

 

 

 

Fig. 3.6  Numerical model (1/2 model) 

 

 

3.3.2.  実験結果と解析結果  

音源音圧 s [Pa]と板中心位置の振動速度 v [m/s]から算出した伝達関数 20log(v/s)

の周波数特性を図 3.7に示す．同図中，破線が実験結果で，実線が解析結果である．

全周波数範囲において，両者が良好に一致していることを確認できる．なお，1500Hz

付近など，実験結果のみに見られるピーク・ディップがあるが，これらは対称問題として
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解いている数値解析では理論的に発現しない板の長手方向曲げの偶数次モードとね

じれモードの共振に起因するものであり，実験における加振条件，拘束条件の不正に

より励起されたと考えられる．  

次に，図 3.7中の板共振ピーク (a)， (b)における振動モードを図 3.8に示す．振動モー

ド図は，短辺方向を２分割した半分の領域（図 3.6の数値モデルと同様）のみ示してお

り，白色領域と黒色領域が最大振幅であり，互いに逆位相である．振動モードも，実

験と数値解析が良好に一致していることを確認できる．  

 

以上より，本連成解析手法が十分な予測精度を有していることを確認できた．  
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Fig. 3.7  Transfer function by experiment and numerical analysis 
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Fig. 3.8  Vibration mode of the plate by experiment and numerical analysis 
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3.4. 結言  

振動する多孔板を含む音場の数値解析手法の提案（第 ４章 ）の前段階として，振

動している板（孔はなく，多孔板ではない）を含む３次元音場の数値解析手法について，

その有効性を検証した．同解析手法では，音場の離散化に境界要素法を，板の離散

化に有限要素法を用いている．無限空間内に設置された短冊板の音圧加振問題を

対象に，実測結果と数値解析結果とを比較して，両者が良好に一致すること，すなわ

ち，解析手法の有効性を確認できた．  
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第4章 . 振動する多孔板を含む音場の数値解析手法  

4.1. 緒言  

本章では，振動する多孔板を含む３次元音場の数値解析手法について提案する．

ここでは，多孔板の吸音特性の非線形性は考慮しない．  

 

第２章では，静止している多孔板を含む音場の数値解析手法について，３次元音

場の予測に対する有効性を確認した．  

一方で，多孔板表面上の音圧による多孔板の音響連成振動を無視できない，すな

わち，多孔板が振動することにより吸音性能が変化する事例が報告されている ( 3 1 )．多

孔板の音響連成振動は，吸音性能向上に向けた孔の微細化に伴う多孔板の薄肉化

(3)（微細孔加工上の技術的制約），多孔板の大型化，大音圧下での使用による音圧

加振力の増大などにより顕著になるので，これを無視できない問題は多数存在すると

考えられる．また，多孔板構造に直接作用する機械的加振力や検討対象周波数帯

域の高周波数化も影響を及ぼす．したがって，多孔板を含む音場の数値解析手法を

より広範な問題に適用するためには，多孔板の振動を考慮した数値解析手法の確立

が必要不可欠である．  

 

そこで本章では，振動する多孔板を含む３次元音場の数値解析手法について提案

する．第３章で述べた音場に境界要素法を，板に有限要素法を適用した音場と板の

連成解析手法に，第２章で３次元音場に対する有効性を確認した多孔板の吸音モデ

ルを組み込む手法を検討する．そして，実験 ( 3 1 )と比較することにより同法の有効性を

確認する．また，実験との比較検証においてしばしば問題となる多孔板の周囲拘束条

件などが吸音特性に及ぼす影響についても明らかにする．さらに，振動している構造体

からの放射音の低減に向けた多孔板最適設計問題に同法を適用して，その有用性を

確認する．  
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4.2. 解析手法  

4.2.1.  多孔板を含む音場のモデル化  

振動する多孔板を含む音場の例として図 4.1に示す音場を取り上げ，数値モデル化

手法について説明する．この音場は多孔板によって２つの領域（領域ⅠとⅡ）に分割さ

れている．多孔板はその表裏から作用する音圧や外部からの機械加振力により加振さ

れ，振動している．図 4.1(b)に示すように，領域Ⅰ，Ⅱの多孔板に接する境界をそれぞ

れ I p， I I pとし，それ以外の境界をそれぞれ I， I Iとする．  

まず，２つの音場領域Ⅰ，Ⅱには境界要素法を，多孔板には有限要素法を適用し，

各音場および多孔板振動を記述したマトリクス方程式を作成する．その際，両音場領

域の多孔板に接する境界  I p， I I pと多孔板は同じ要素分割とする．そして，多孔板要

素とその要素を挟んで互いに対面する２つの音場要素の状態量である板振動速度と

音圧および媒質粒子速度を結び付けるマトリクス方程式を新たに導出し，振動する多

孔板を含んだ全音場に対する全体マトリクス方程式を導く．なお，本手法で用いる多

孔板の吸音モデルは，多孔板の吸音メカニズムを巨視的に（多数の孔の作用を一括し

て）表現するモデルとし，要素における個々の孔位置については考慮しない．  
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Fig. 4.1  Numerical modeling of acoustic field including vibrating perforated plate 
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4.2.2.  境界要素法による音場の定式化  

音場領域Ⅰ，Ⅱに対するマトリクス方程式は，2.2.2 .節と同様にして，式 (4.1)， (4.2)

となる．ここで，{p I
p}，{p I I

p}，{u I
p}，{u I I

p}は多孔板に接する境界  I p， I I pの音圧ベク

トルと粒子速度ベクトルであり，{p I }，{p I I }，{u I }，{u I I }はそれ以外の境界  I， I I の音

圧ベクトルと粒子速度ベクトルである．H X Y，G X Y （X ,Y=I , Ip , I I , IIp）は，それぞれ係数マト

リクス [H ]， [G ]の部分マトリクスである．  

 

  (
































p
I

I

IpIp

IpI

IIp

II

p
I

I

IpIp

IpI

IIp

II

u

u

G

G

G

G

p

p

H

H

H

H
4.1)  

 

  (
































p
II

II

IIpIIp

IIpII

IIIIp

IIII

p
II

II

IIpIIp

IIpII

IIIIp

IIII

u

u

G

G

G

G

p

p

H

H

H

H
4.2)  

 

式 (4.1)， (4 .2)において，多孔板に接しない境界  I ， I I のうち，粒子速度が既知の

要素（境界条件として，剛壁条件あるいは音場に対する加振として任意の速度値が与

えられる要素）では音圧のみが未知数となり，音響インピーダンスが既知の要素（境界

条件として，吸音特性が与えられる要素 ）では音圧と粒子速度が未知数となる．多孔

板に接する境界  I p， I I pでは，音圧と粒子速度がともに未知数となる．  

 

4.2.3.  有限要素法による多孔板の定式化  

多孔板に対するマトリクス方程式は，孔のない板に対する 3.2.3 .節と同様にして，式

(4 .3)となる．なお，本研究では，孔サイズと開口率が小さい多孔板への適用を前提とし

て，開孔による多孔板の質量，剛性の減少は無視する．  
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4.2.4.  音場と多孔板振動の連成挙動のモデル化  

多孔板の振動速度 vと多孔板を挟んで対面する音場の音圧 pと媒質粒子速度 uの

関係，および，多孔板表裏の音圧差により板に作用する音圧加振力 f pについて説明

する．  

 

まず，多孔板の板厚が音波の波長より十分小さい場合への適用を前提として，孔

内の媒質は一体となって運動すると仮定すると，孔内媒質の両端面に位置する領域

Ⅰ，Ⅱの音場要素 iの法線方向粒子速度 u I
p

, i，u I I
p

, iは等しくなる．すなわち，  

 

  (0,,  p
iII

p
iI uu 4.4)  

 

となる．これは，2.2.3 .節の多孔板が振動していない場合と同じである．  

次に，多孔板による圧力減衰は，多孔板と媒質の相対速度によって誘起されると考

えて，  

 

  i
p

iII
p

iII
p

iI wuZpp  ,,,  (4 .5)  

 

とする．ここで，p I
p

, i ，p I I
p

, i は対面する領域Ⅰ，Ⅱの音場要素 iの音圧，u I I
p

, i は領域Ⅱ

の音場要素 iの法線方向粒子速度であり， iw は音場要素 iに接する多孔板要素内の

平均法線方向振動速度である．多孔板要素内の法線方向振動速度 w i (x ,y)（x，yは

要素面内座標）は要素内で一定ではないので，平均振動速度 iw は，  

 

 eA ii Adxdywsignw
e






   (4 .6)  

 

から求める．ここで，A eは要素面積，signは領域Ⅱの音場要素と多孔板要素の法線方

向の関係により決まる符合である．式 (4 .5)では，多孔板による圧力減衰が多孔板と媒

質の相対速度に依存するとして，多孔板が振動していない場合の式 (2 .45)の右辺の
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p
iIIZu , を  i

p
iII wuZ  , に置き換えている．式 (4 .5)のZについては，多孔板が振動してい

ない場合の式 (2 .46)， (2 .47)， (2 .48)と同様であるが，本節では，多孔板の吸音特性の

非線形性を無視できる環境への適用を前提として，非線形性を現す式 (2 .46)の右辺

第２項を削除している．  
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 jks 2  (4 .9)  

 

多孔板と多孔板に接する境界  I p， I I p上の互いに重なるすべての要素組み合わせ

（ i=1,･･･ ,N '）について式 (4.4)， (4 .5)を作成すると，式 (4 .10)の伝達マトリクス方程式を

得られる．  
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ここで，Aは多孔板の全節点・全自由度の振動速度からなるベクトル{v}から，要素ごと

の平均振動速度を算出するための係数マトリクス［式 (4 .6)を全板要素について展開し

た係数で構成される］である． -Zは式 (4.7)， (4 .8)から求める各要素の組み合わせに対

する係数 Zの逆符号値を対角に持つ対角マトリクス，1 と -1 は正および負の単位マトリク

ス，0 は零マトリクスである．  
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次に，多孔板表裏の音圧差により多孔板に作用する音圧加振力 f pについて説明す

る．互いに対面する領域Ⅰ，Ⅱの音場要素 iに挟まれた板要素の各節点に作用する音

圧加振力は，多孔板板表裏の音圧差を用いて，  
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p
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p
i ppNf ,,   (4 .11)  

 

として与えることができる．これは 3.2.4 .節の孔のない板に対する場合と同じであるが，

多孔板の場合には，式 (4 .11)の右辺の音圧差は式 (4 .5)によって多孔板と媒質の相対

速度に関係付けられる．  

すべての多孔板要素 （ i=1,･･ ･ ,N '）について式 (4 .11)を作成し，すべての節点自由

度について重ね合わせると，式 (4 .12)の伝達マトリクス方程式が得られる．  
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なお，式 (4 .11)， (4 .12)は板振動速度 w i の正方向が領域Ⅰの粒子速度 u I
v

, iの正方向

と等しい場合の関係であり，逆に領域Ⅱの粒子速度 u I I
v

, i と等しい場合には，式 (4 .11)，

(4 .12)の右辺においてNと -Nが逆になる．  

 

なお，多孔板が媒質から受ける力として，上述の多孔板表裏の音圧差による力に

加えて，孔内での粘性摩擦力も存在するが，本手法ではこれを無視している．開口率

が小さく，媒質に比して十分に大きい密度を有する金属製などの多孔板への適用を前

提とした場合，孔内媒質塊に比して十分に大きな質量を有する多孔板に対して，粘性

減衰力は十分微小であると考えられるからである（作用反作用の法則より，多孔板と孔

内媒質塊には同じ大きさの力が作用する）．  

 

以上で導出した５つのマトリクス方程式 (4 .1)， (4 .2)， (4 .3)， (4 .10)， (4 .12)を連立す

ることにより，振動する多孔板を含む全音場に対する全体マトリクス方程式が式 (4 .13)
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のように導出され，多孔板を含む全音場および多孔板振動を求めることができる．すべ

ての音場要素の音圧 pとすべての多孔板要素の振動速度 vが未知数であり，多孔板に

接する境界  I p， I I p上の音場要素と吸音境界など音響インピーダンスが規定されてい

る音場要素では粒子速度 uも未知数となる．  
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 (4.13)  

 

なお，ここでは１枚の多孔板と２つの音場領域で構成される場合について説明したが，

より多くの多孔板，音場領域が存在する場合に対しても，同様の取り扱いにより解析す

ることが可能である．  
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4.3. 解析手法の有効性の検証：音響管実験との比較  

前節で提案した数値解析手法の有効性を検証するため，音響連成振動の影響が

顕著に現れている多孔板の垂直入射吸音率の計測を数値解析で模擬し，その吸音

特性を実測値 ( 3 1 )と比較する．また，比較検証によって明らかになった多孔板の周囲拘

束条件，多孔板の構造減衰，媒質温度が吸音特性に及ぼす影響について考察す

る．  

 

4.3.1.  検証対象  

垂直入射吸音率の計測に用いた音響管を図 4.2，写真 4.1に示す．音響管は，内

径 100mmの円形断面，長さ 1000mmで，管側面，端面とも厚さ 10mmのアクリル樹脂

製である．多孔板の固定は，多孔板前後の管外部にフランジを設けて，管内径より大

きな多孔板を挟み込み，４本のボルトで締結した．多孔板から 53mm（Mic.1）と 103mm

（Mic.2）の位置で計測した音圧値を用いて２点マイクロホン法 (30)により吸音率を算出し

た．多孔板は，板厚 0.14mmのアルミ製で，孔径 0.5mm，開口率 0.38%，背後空気層

30mmである．  

図 4.2，写真 4.1の計測装置を模擬するために，図 4.3に示す数値モデルを作成した．

モデルは，多孔板の表裏に位置する２つの音場（スピーカ加振面と多孔板の間の領域

Ⅰと多孔板の背後空気層の領域Ⅱ）と多孔板からなっている．音場の要素分割は，最

大辺長が 38mmの三角形および四角形の要素で行い，領域Ⅰが 2868 個，領域Ⅱが

1044 個の要素を有する．加振面は，実験におけるスピーカの表面形状を概略模擬す

る円錐形状にしており，全面を同相・同振幅（粒子速度 1m/s）の体積加振として駆動

した．領域Ⅰ，Ⅱの円筒内面および領域Ⅱの終端部の内面は剛壁（粒子速度 0m/s）

とした．空気の物性値は，20℃，1 気圧の前提で，密度 1.205kg/m3，音速 343.7m/s，

粘性係数 1.80710- 5 Pa sとした．多孔板の要素分割は，多孔板振動の実測結果 ( 3 1 )

を参考にして，評価周波数範囲 100～1000Hzにおける振動モードを精度良く表現で

きるように，544 個（直径を 20 分割，外周を 48 分割）の三角形要素で分割した．音場

領域Ⅰ，Ⅱの多孔板に接する要素も，多孔板と同じ要素分割となっている．多孔板の
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周囲拘束は，実験装置における多孔板の固定構造を鑑みて，周辺上全節点の全自

由度を完全拘束した．また，多孔板振動の構造減衰は，詳細は後述するが，すべての

多孔板要素に全周波数帯域一様に損失係数 0.007 を付与した．垂直入射吸音率は，

実測 ( 3 1 )においてマイクロホンを設置した位置に相当する領域Ⅰの円筒内面上２要素

の音圧値から算出した．なお，多孔板に対する外部からの機械加振力 ［式 (4.3)の右

辺の{ f}］は，ここでは無いものとした．  

 

 
 1000mm 

50mm 

Perforated plate

Mic.1 100mm 

Acrylic tube (t10mm)
Speaker 

Mic.2

50mm 

30mm
 

Fig. 4.2  Object for experiment and numerical analysis 

 

 

 

Photo 4.1  Experimental apparatus(31) 

 

 

Excited surface 

Perforated plate

Region I

Region II
 

Fig. 4.3  Numerical model for verification 
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4.3.2.  実験結果と解析結果  

数値解析法で得た垂直入射吸音率と実測結果 ( 3 1 )との比較を図 4.4に示す．同図

中，細実線が実測，太実線が数値解析による多孔板振動の影響を考慮した吸音率

である．多孔板振動の影響を明確にするために，第２章で提案した多孔板の振動を無

視した数値解析による吸音率（破線）も併記してある．  

同図から，実測，数値解析とも 555Hzで吸音率が大きく落ち込み，515Hz付近で卓

越しており，多孔板振動の影響の最大の特徴を数値解析でも再現できていることが分

かる．次に，この落ち込み周波数における多孔板の振動分布を図 4.5に示す．実測，

数値解析ともに(2,0)モード（節円が 2，節直径が 0 のモード）が励起されており，多孔板

の音響連成振動も再現できている．一方，515Hz付近および 875Hz付近のピークでは，

実測と数値解析の吸音率に若干の差異がある．また，実測では多孔板の他の共振

［290Hzの (1 ,1)モード，465Hzの (1 ,2)モード，690Hzの (1 ,3)モードなど節直径を有する

モード］に起因する吸音率の小さな変化が観測されているが，数値解析ではこれらを再

現できていない．  

 

実測と数値解析の微小な差異については次節で考察するが，多孔板振動の影響

を概ね数値解析により再現できており，提案した数値解析手法の有効性を確認でき

た．  
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Fig. 4.4  Comparison of sound absorption coefficient between experiment(31) and 
numerical analysis 

 

 

       

large 

small  

 (a) Experiment (b) Numerical analysis 

Fig. 4.5  Comparison of vibration mode of the perforated plate at 555Hz between 
experiment(31) and numerical analysis 

 

 

4.3.3.  多孔板の吸音特性に影響を与える因子に関する考察  

前節で示した実測と数値解析の微小な差異（515Hz 付近および 875Hz 付近のピー

クレベル，および，節直径を有するモードの影響）の原因を解明するため，多孔板振動

の構造減衰，多孔板周囲拘束の不均一性，媒質（空気）温度が数値解析による予測

の精度に与える影響について検証する．また，本検証は，音響連成振動が吸音特性
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に与える影響の特性を理解し，本解析手法をより有効に活用するためにも有用であ

る．  

 

4 .3 .3 .1 .  多孔板振動の構造減衰の影響  

振動系における構造減衰の値は，実験的に同定し，損失係数 0.007 とした．すなわ

ち，多孔板振動の影響で吸音率が大きく落ち込んでいる 555Hz の吸音率レベルが実

測に一致するように損失係数を設定した．吸音率が小さい帯域では，吸音メカニズム

に占める多孔吸音の割合が小さくなっており，構造減衰が寄与する板振動吸音の割

合が相対的に大きくなっていると考えられるため，この方法を採用した．なお，実際の減

衰特性は周波数依存性や部位 （周辺拘束部と中央部など）による差異を有するが，

前節の解析では全周波数帯域，全要素に一様に付与している．  

このような数値解析における構造減衰の取り扱いと実際との差異が吸音率解析結

果に与える影響を調べるため，損失係数を 0.005，0.007（前節の解析），0.010，0.020

と変化させて，垂直入射吸音率を計算した．結果を4.6に示す．損失係数によって吸

音率が変化した周波数帯域のみを表示しており，実線が実測で，数値解析は○，△，

□，◇の順 で構 造 減 衰 が大 きくなっている．同 図 によると，多 孔 板 振 動 に起 因 する

515Hzのピークおよび 555Hzの落ち込みに対して大きな影響があり，構造減衰が小さい

ほどピーク，落ち込みは鋭くなっている．このことから，多孔板の音響連成振動が吸音

率に与える影響を予測するときには，構造減衰を可能な限り正確に設定することが重

要であり，また，その結果の解釈においては構造減衰の不確定性を加味する必要があ

ることが示唆される．  
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Fig. 4.6  Effect of structural damping on sound absorption coefficient 
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4 .3 .3 .2 .  多孔板周囲拘束の不均一性の影響  

図 4.4に結果を示した数値解析は音響管中心軸に対して軸対称な問題であるため，

理論上，節直径を有する非対称モードは励起されない．一方，実験では理想的な軸

対称条件を作ることは困難であるので，非対称モードが励起され，図 4.4における 290，

465，690Hzなどでの差異の原因になったと考えられる．実験における非対称モード励

起の原因として音圧加振力の非対称，多孔板（拘束条件，板厚などの形状，物性）の

非対称が考えられるが，複数の非対称モードが励起されていること，および，評価周波

数範囲における音波波長と音響管内径の関係から前者の可能性は低いと考えられ，

ここでは後者の中で最も影響が大きいと考えられる多孔板の拘束条件について非対

称性の影響を数値解析により調べた．  

多孔板周囲の拘束条件が非対称である一例として，周辺の１／４領域を拘束せず，

他３／４領域は固定する［図 4.8(a)に図示］という条件を設定し，前節と同様に垂直入

射吸音率を計算した．図 4.7に吸音率の比較を示す．同図中，細実線が実測，点線

が周囲全周を固定した数値解析（以上は図 4.4と同じ結果），太実線が周辺１／４の拘

束を外した場合の結果である．同図によると，150，290，480，690，850Hz付近に吸音

率の変化が見られる．これらの周波数における多孔板振動を図 4.8に示すが，実測 ( 3 1 )

と同様に非対称モードが励起されているのを確認できる．したがって，図 4.4における非

対称モード振動に起因する実測と数値解析の差異は，数値モデルでは再現しきれて

いない多孔板周囲拘束の不均一性が原因である可能性が高いと言える．また，実際

の吸音構造は数値モデルのように理想的な拘束条件とは限らないことを勘案して，予

測結果を解釈する必要があることを示唆している．  
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Fig. 4.7  Effect of axial asymmetric constraint on sound absorption coefficient 

 

 

free

fixed  

 (a) 145Hz (b) 290Hz (c) 485Hz 

 

0 deg 

45 deg 

90 deg 

135 deg180 deg  

 (d) 690Hz (e) 850Hz 

small large  

Fig. 4.8  Vibration mode of the perforated plate for axial asymmetric constraint 
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また，図 4.7に示した解析結果は多孔板の非拘束領域の中央位置に対応する円筒

内面の音圧から算出しているが，図 4.8に示すような非対称モードが励起された場合に，

音圧計測位置を周方向に移動させた際の吸音率計算結果を図 4.9に示す．同図中，

0°位置が図 4.7の結果であり，45，90，135，180°位置はそれぞれ，図 4.8(e)に示すよ

うに音響管軸周りに 45°ずつ回転させた位置に対応する．図 4.9によると 150，290Hz

付近においては音圧計測位置によって吸音率に差異が生じている．本節で模擬した

ような垂直入射吸音率の実測評価においては，非対称振動モードが励起されている

場合に，平面波伝搬帯域であるにもかかわらず計測位置によって評価結果が変化す

る場合があることを示唆している．また，吸音率の差異は低次の共振モード（図 4.9では

150，290Hz）に対して顕著であることが分かった．  
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Fig. 4.9  Effect of microphone position on sound absorption coefficient 
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4 .3 .3 .3 .  媒質温度の影響  

多孔板による圧力減衰を表す式 (4 .5)， (4 .7)～ (4 .9)から明らかなように，媒質 （ここ

では空気 ）の温度の設定値も密度 および粘性係数 を介して垂直入射吸音率の予

測結果に影響を与える．空気温度の差異が吸音率解析結果に与える影響を検証す

るため，温度を 0，15，20，25℃と変化さて，前節と同様に垂直入射吸音率を計算した．

結果を図 4.10に示す．細実線が実測で，数値解析は太実線が 0℃でその他の線が 15

～25℃である．同図によると，515Hz付近および 875Hz付近のピークにおいて温度の影

響が現れているが，15～25℃程度の日常的な実験環境の温度範囲では大差無いこと

を確認できる．一方，0℃と 15～25℃では大きな差異があり，多孔板吸音構造の性能

を予測する際には，使用環境の温度条件を解析条件に反映する必要があることを示

唆している．  
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Fig. 4.10  Effect of air temperature on sound absorption coefficient 

 

 

以上，多孔板振動の構造減衰，多孔板周囲拘束の不均一性，および，媒質 （空

気）温度が数値解析値に与える影響を求め，実測値との比較により検討を加えた．そ

の結果，多孔板の構造減衰および周囲拘束の影響が大きいことが判明した．図 4.4に
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おける吸音率周波数特性の実測値と数値解析値との差異については，これらの要因

が原因である可能性を示した．以上の知見を持つことにより，実際の吸音構造の性能

予測，設計において，本解析手法をより有効に活用することができる．  
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4.4. 実問題への適用：固体放射音の低減  

前節で有効性を確認できた数値解析手法を，振動している構造体からの放射音の

低減に向けた多孔板最適設計問題に適用して，実問題における有用性を検証する．  

 

振動する機械構造体などから放射される騒音（固体音）の低減対策として，構造体

表面への吸音性付与によって音響放射効率を低減させる方法が知られている (39)．この

手法によると，吸音性付与手段を適切に選択することで，従来から多用されている防

音カバー（遮音部材とそれを構造体から防振支持する部材とからなるもの）の適用が一

般に困難である耐熱性や耐久性が必要な機械構造体に対して安定した低騒音化対

策が可能になると期待される．  

そこで本節では，熱や油，水などへの耐性に優れた吸音性付与手段である金属性

多孔板を用いた固体音低減を試みる．多孔板を用いる固体音低減技術に関しては，

従来，無限大の機械構造体と多孔板に単純な加振力が作用した場合に対する理論

解析による研究 (40)(41)がなされているが，実際の構造体および多孔板は有限の大きさで

あり，多孔板の板共振の影響なども無視できないと考えられる．したがって，実際の騒

音源に対して固体音低減構造を最適に設計するためには，前節で提案した数値解析

手法の活用が必要不可欠である．  

 

以下では，まず，実験で多孔板による固体音低減効果を明らかにし，次いで，数値

解析でその効果を予測できることを確認する．そして，固体音低減構造の設計指針を

獲得すべく，構造パラメータが固体音低減効果に与える影響を数値解析により検討す

る．  
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4.4.1.  多孔板による固体音低減効果とその予測  

本節で取り上げた固体音低減構造は，振動して騒音を放射している構造体（以下，

振動構造体と呼ぶ）と，空気層を挟んで振動構造体と対面するように設置される多孔

板と，振動構造体と多孔板を連結する連結部材とから構成されている．実験に用いた

供試体と試験装置を図 4.11に示す．同図 (a)の左の写真は供試体から多孔板を取り

除いた状態であり，右の写真は多孔板を設置した状態である．供試体は箱状の構造

であり，底面の板厚 20mmのアルミ板が振動構造体，板厚 6mmあるいは 3mmのアルミ

板の縦壁（周囲壁と仕切り壁 ）が連結部材である（以下，連結部材に囲まれた 45mm

×30mmの領域を１ユニットと呼ぶ）．連結部材の上端にはアルミ製の多孔板が振動構

造体全体を覆うようにボルトと接着剤により結合されている．多孔板は，厚さ 2mmのア

ルミ製で直径 2mmの孔を 1 ユニット当たり９個設けて（開口率 2%）おり，背後空気層の

厚さは 40mmである．この多孔板を無限大サイズの吸音構造として用いた場合，図 4.12

に示すように約 600Hzにピークを有する垂直入射吸音率が得られる．同図 (b)に示すよ

うに振動構造体（ t20mmアルミ板 ）の下面に加振機を取り付けて加振するが，連結部

材（ t6 /3mmアルミ板）によって多孔板の連結部（外周と仕切り壁上）も振動構造体と一

体に加振される．この供試体の設計に当たっては，現象をより単純化して多孔板の効

果を明確にするために，以下の点に留意した．前述のように振動構造体全体を多孔

板で覆うこと（すなわち，振動構造体と多孔板は同じ大きさ），振動構造体が全面一様

に振動すること，多孔板も全面一様に振動すること（本境界条件における多孔板の１

次固有振動数は約 15kHzであり，後述の周波数範囲においては全面がほぼ一様に

振動する），多孔板は振動構造体に剛に連結されることである．また，多孔板表面の

周囲は無限大バッフル板で覆われていることとした．ただし，実験においては有限サイ

ズ（700mm×700mm）である．  

多孔板による固体音低減効果の評価は，多孔板および連結部材を削除して振動

構造体のみが振動している状態 （未対策状態 ）を基準として，最終騒音放射面の中

央正面の音圧レベルの低減量で行った．最終騒音放射面とは未対策状態では振動

構造体表面，多孔板設置状態では多孔板表面であり，それぞれから等距離の位置で

騒音を計測した．なお，未対策状態においては，振動構造体表面の周囲が無限大バ
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ッフル板で覆われていることとした．  

 

 

 

Outer wall
(Aluminum plate t6mm) 

Partition wall 
(Aluminum plate t3mm)

45mm×30mm 

40mm

Aluminum perforated  
plate t2mm 

Hole

Vibrating structure 
(Aluminum plate t20mm) 

 

(a) Test specimen (3 units  3 units) 

 

Exciter 

Steel Plate 
 700mm×700mm×t4.5mm 

Microphone 

Test Specimen 

     

(b) Test equipment 

Fig. 4.11  Experiment method 
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Fig. 4.12  Normal incidence sound absorption coefficient calculated by one-dimensional 
transfer matrix method 

 

 

次に，固体音低減効果の予測に用いる数値モデルについて説明する．図 4.11(a)に

示した実験供試体の 1/9 区画（１ユニット）分の数値モデルの模式図を図 4.13に示す．

同図中の斜線部が振動構造体表面に相当し，その斜線部全面と多孔板の周囲４辺

（連結部に相当）を同位相，同振幅で振動させる．振動構造体と多孔板の間にある空

気層を囲む周壁は剛とした．そして，解析対象の多孔板を含む音場を多孔板の背後

空気層である閉空間（ユニットの数だけ存在）と多孔板およびバッフル板の上方の半無

限空間に分割して，本章で提案の数値解析手法を適用する．なお，多孔板周囲４辺

の強制速度加振は，有限要素法で大質量法を用いることにより実現した．  
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Aluminum perforated plate t2mm
    (Set in infinite baffle plate) 

30mm 

45mm 

Air space
  40mm

Driven with 1m/s

Rigid wall 

Vibrating structure  

Fig. 4.13  Outline of numerical model (1 unit) 

 

 

図 4.11の供試体，装置を用いた実験，および，図 4.13の数値モデルを用いた数値

解析の結果を図 4.14に示す．同図は，騒音放射面から 10mm離れた位置における音

圧レベルの多孔板による低減効果であり，縦軸の数値が正値の場合，放射音が低減

しており，負値の場合，放射音が増大していることを示している．実験では供試体周囲

のバッフル板が有限サイズであるため，騒音放射面から離れるほど計測値が周囲から

の反射音の影響を受けやすくなるため，ここでは 10mm位置の結果を示す．なお，低減

効果は，実測あるいは解析で得た音圧レベルを振動構造体の振動速度で正規化して

から算出している．  

図 4.14によると，実験と解析の双方において，高周波数域において大きな放射音低

減効果が得られ，その低周波数側において放射音が増大するという特徴が見られる．

また，その低減と増大の境界となっている周波数は図 4.12で見た垂直入射吸音率が

最大になる周波数と近い．  

実験と解析を比較すると，上述の境界周波数に若干のずれはあるが，600～700Hz

帯域において最大 12dB 以上の放射音低減効果があり，より高周波数側の帯域でも

3dB 以上の効果が得られている点，および，500～600Hz 帯域において約 7dB の騒音

の増大があり，そこから周波数が低くなるにしたがって騒音増大量が小さくなっている点
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において，本解析手法で実験をほぼ再現できていることが分かる．なお，実験結果には

解析結果には見られない小さな変動（270Hz 付近，750Hz 付近など）があるが，実験で

は供試体周囲のバッフル板が有限サイズであること，供試体とバッフル板との間に微小

な隙間があることがその原因であると推察される．  
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Fig. 4.14  Reduction of sound pressure level at 10mm point from sound radiation surface 
using perforated plate by numerical analysis and experiment 

 

 

なお，上述の実験および数値解析では放射音が増大する周波数帯域が存在した

が，無限大の振動構造体と多孔板を対象にした理論解析 (40)(41)による従来の研究では

このような特性は報告されていない．そこで，以下では，固体音低減構造の設計指針

を獲得することを目的に，振動構造体の大きさが放射音低減効果に与える影響を数

値解析により検証する．  

 

4.4.2.  固体音低減構造の設計指針  

振動している構造体の大きさによる固体音低減効果の変化を検証するため，表 4.1

に示す構造について数値解析により固体音低減効果を予測する．ここでは，振動構
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造体と多孔板は同形状・同サイズとしている．同表中，構造 No.2～5 は，構造 No.1 を 1

ユニットとして，それぞれ 4 ユニット，9 ユニット，36 ユニット，64 ユニットを縦横に並べた

構造であり，No.1～5 の順で構造体は大きくなる．本検証の目的は振動構造体の大き

さの影響を把握することであるので，振動構造体の大きさの変化をユニットの数の増減

によって実現することにより，多孔板の支持条件の変化によって多孔板の振動特性が

変化しないようにした．構造 No.6 は，構造 No.1 の多孔板の騒音放射側に長さ 2mの角

ダクト（断面は多孔板サイズと同じで一様）を設けて，その内側の側面を音響的に剛に，

先端を無反射面に設定（境界条件として媒質の音響特性インピーダンスを付与）する

ことで，数値モデルとして１次元状態を作成して従来の研究 (40)(41)と同様の無限大サイ

ズを模擬している．多孔板は全構造で共通であり，前出の実験と比較した多孔板と同

じである．  

 
.1  Num

ation

 

Table 4 erical analysis object 

Perforated plate specific  Structure 
No. 

Size ures 
an s Thickness Hole diameter Porosity 

Air layer 
thickness 

of vibrating struct
d pe platerforated 

1 
45mm  30mm 

(1 unit) 

2 
90mm  60mm 

(2 units  2 units) 

3 
135mm  90mm 
(3 units  3 units) 

4 
270mm  180mm 
(6 units  6 units) 

5 

2% 

360mm  240mm 
(8 un nits) its  8 u

6 infinite 

2mm 2mm (9 holes 
per unit) 

40mm 

 

 

表 4.1の構造 No.1～6 に対する固体音低減効果の予測結果を図 4.15に示す．同図

の固体音低減効果は，騒音放射面から 320mm離れた位置における音圧レベルの多

孔板による低減効果である．なお，距離 10，20，40，80，160，320，640mmの各位置

について低減効果を計算したが，すべての点の結果が同様の特性であったので，代表
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して 320mm位置の結果を示す．解析は 100～1200Hzの周波数範囲について 10Hz刻

み

る周波数帯域の幅は広く，悪化する周波数帯域の幅は狭くなってい

るこ

イズが大きいほど増大していたが，無限大まで大きくなると若干低減することが分か

る．

で実施した．  

同図によると，有限サイズである構造 No.1～5 のすべてにおいて，500～600Hz 付近

を境 （以下，境界周波数と呼ぶ）として高周波数側において放射音は低減しており，

低周波数側において放射音は増大していることがわかる．高周波数側での低減効果

は，境界周波数の直後に最大となり，その高周波数側でも安定して効果を得られてい

る．高周波数側での最大低減量は構造サイズが大きいほど大きくなっており，最も大き

い構造 No.5 では 15.9dB の低減効果を得られている．一方，低周波数側でも，すべて

のサイズにおいて，境界周波数のすぐ低周波数側で増大（悪化 ）量が最大となり，より

低周波数側では悪化量は減少している．また，悪化量も構造サイズに依存しており，

構造 No.1～2 まではサイズが大きくなるほど悪化量は増加して最大 6.4dB に達し，構

造 No.3～5 はサイズが大きくなるほど悪化量は減少して構造 No.15 では 3.2dB まで縮

小している．また，最大効果の得られる周波数は構造体サイズによらず約 630Hz でほ

ぼ一定であるが，境界周波数は 590Hz から 500Hz へ，最大悪化周波数は 560Hz から

410Hz へと構造サイズが大きくなるほど低周波数になっており，サイズが大きいほど低

減効果が得られ

とが分かる．  

一方，無限サイズの構造 No.6（細い実線）では，放射音の増大は見られず，620Hz

で最大低減量 14.5dB を得ており，その高周波数側および低周波数側では低減量は

徐々に低減している．高周波数側では，有限サイズに比べてより急激に効果量が減少

している．最大低減量について，構造 No.1～5 の有限サイズにおいては，上述したよう

にサ

 

 

以上のように，数値解析を用いた本検証によって，多孔板による放射音の低減効

果および増大効果は構造サイズの影響を受けることが確認できた．また，構造サイズが

無限大まで大きくなると従来の研究 (40)(41)と同様に放射音の増大は解消したが，有限サ

イズでは放射音の増大が生じた．最大の低減効果は構造サイズによらずほぼ一定した

周波数で得られ，その周波数は垂直入射吸音率のピーク周波数より高周波数になる
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ことも分かった．最大効果量および最大悪化量の大小については，構造サイズに対し

て 調な関係ではなく，それぞれが極大となる構造サイズが存在することも判明した．  
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Fig. 4.15  Reduction of sound pressure level at 320mm point from sound radiation 
surface using perforated plate by numerical analysis 
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4.5. 結言  

音圧加振および外部からの機械加振によって振動する多孔板を含む音場の予測

を目的として，境界要素法および有限要素法を用いた数値解析手法を提案した．  

本解析手法の有効性を検証するため，音響管内に設置された多孔板が音圧加振

によって共振する問題を対象に，実測結果と数値解析結果とを比較した．多孔板の

吸音特性および振動分布を比較評価した結果，良好な一致性が確認され，提案手

法の有効性を確認できた．また，振動している多孔板を含む音場の数値モデル化に際

してしばしば問題となる実測値と数値解析値との差異の要因を明らかにし，吸音構造

の性能予測，設計において数値解析をより有効に活用するためには，特に構造減衰，

周囲拘束の設定が重要であることを示した．  

また，振動している構造体からの放射音の低減に向けた多孔板最適設計問題に同

法を適用した．放射音低減効果を実測値と比較することにより同手法の実問題での有

用性を確認するとともに，従来技術では明らかにできていなかった設計指針を獲得し

た．  
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第5章 . 振動する多孔板を含む音場の数値解析手法（多孔

板の非線形吸音特性を考慮する場合） 

5.1. 緒言  

本章では，多孔板の振動および吸音特性の非線形性を考慮した多孔板を含む３

次元音場の数値解析手法について提案する．  

 

第４章では，振動する多孔板を含む音場の数値解析手法を提案し，実験との比較

により，音響連成振動が多孔板の吸音性能に及ぼす影響の予測に有効であることを

確認した．同手法では，音響連成振動を考慮するために，多孔板による圧力減衰を

多孔板と媒質の相対速度に依存しているとして記述した．  

一方，第２章でも確認したように，大音圧下で非線形特性が発現すると吸音性能は

大きく上昇するが，多孔板が振動していることにより，非線形特性も多孔板と媒質の相

対速度に依存してさらに大きな効果をもたらすと考えられる．したがって，大音圧下での

多孔板の最適な活用方法を確立するためには，多孔板の振動と非線形特性の相乗

効果を明らかにし，それを予測できる数値解析手法を確立することが重要である．しか

し，この相乗効果について言及した研究は見られない．  

 

そこで本章では，まず，実験により，連成振動している多孔板の吸音特性に作用音

圧の大きさが及ぼす影響を明らかにし，次いで，その吸音特性を予測できる多孔板を

含んだ音場の数値解析手法を提案する．  
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5.2. 多孔板の音響連成振動と非線形吸音特性の相乗効果  

5.2.1.  実験方法  

音圧加振によって連成振動している多孔板の吸音特性に作用音圧の大きさが及ぼ

す影響を明らかにするため，図 5.1に示す音響管を用いて，スピーカの音圧を変化させ

ながら垂直入射吸音率を計測した．音響管は鋼製で側壁厚さ 7mm，全長 750mm，内

径 88mmの円形断面を有し，一端に音源のスピーカを，他端に 30mmの背後空気層を

介して多孔板を設置した．多孔板は，連成振動が生じるように，板厚 0.14mm，孔径

0.5mm，開 口 率 1% のアルミ製 とした．吸 音 率 の算 出 は，多 孔 板 表 面 から 49mm

（Mic.1），119mm（Mic.2）の位置にあるマイクロホンで計測した音圧を用いて，２点マイ

クロホン法 (30)により算出した．スピーカへの入力信号は単一周波数の正弦波（純音）で，

Mic.1 における音圧レベルが 80～130dBの範囲で 10dBずつ変化するように印加電圧

を調整して吸音率を計測した．計測周波数は 50Hz間隔で 200～1200Hzとしたが，特

徴的な挙動が見られた周波数帯域のみ 20Hz間隔で詳細に計測した．  

 

 
750mm 

49mm

30mm70mm

Perforated plate

Mic.1Mic.2

88mm 

Steel tube (t7mm)
Speaker 

 

Fig. 5.1  Object for experiment and numerical analysis 
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5.2.2.  実験結果  

実験で得られた吸音率を図 5.2に示す．同図中，実線で結ばれたドットはMic.1 にお

ける音圧レベルを 80～130dBの範囲で 10dBずつ変化させたときの実測値である．なお，

80dB未満での計測値は 80dBと差異がなかった．黒破線は連成振動および吸音特性

の非線形性を考慮しない場合の垂直入射吸音率の１次元伝達マトリクス法による計算

値であり，1200Hzで吸音率 0.9 のピークを有する．  

まず，多孔板への作用音圧（Mic.1 における音圧が作用音圧を代表していると仮定

する）が最も小さい 80dB の結果に着目すると，680Hz で吸音率が落ち込んでおり，そ

のすぐ低周波数側の 640Hz で卓越している．これらは，第４章でも確認したように，多

孔板の音響連成振動による特長的な挙動であり，多孔板の (2 ,0)モード（節円数が 2，

節直径数が 0 のモード）の共振に起因すると考えられる．  

次に，多孔板への作用音圧の影響，すなわち，多孔吸音特性の非線形性の影響

に着目する．Mic.1 における音圧を 80dB から 90dB に増大させると 800Hz 以上におい

て若干の吸音率向上が見られ，100dB ではその傾向がより明確になっている．110dB

以上ではさらに大きく向上しており，広い周波数範囲において大きな吸音率を得られ

ている．また，110～130dB の比較でより明確であるが，作用音圧が高くなるにしたがっ

て周波数特性が低周波数側にシフトする傾向が見られる．多孔板の音響連成振動に

起因するピーク・ディップ（80dB では 640～680Hz）付近では，100dB までは大きな変化

は見られず，110dB 以上でピーク，ディップともに低周波数側にシフトしながら吸音率が

向上している．しかし，より高周波数の帯域に比べるとその向上量は小さく，音響連成

振動に起因する落ち込みを完全に解消するまでには至っていない．  
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Fig. 5.2  Sound absorption coefficient by experiment 
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5.3. 振動する非線形多孔板を含む音場の予測  

第４章の振動する多孔板を含む音場の数値解析手法の多孔板吸音モデルを修正

することにより，多孔板の振動と非線形特性を考慮する解析手法を定式化する．  

 

5.3.1.  多孔板の振動と非線形特性を考慮した吸音モデル  

第４章の多孔板の非線形特性を考慮しない場合の吸音モデルである式 (4 .7)， (4.8)，

(4 .9)を下式で置き換える．  
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式 (4.7)， (4 .8)， (4 .9)との差異は，非線形特性を表す式 (5.1)の右辺第２項が加わった

ことである．また，この右辺第２項は非線形特性のみを考慮して多孔板振動を考慮して

いない式 (2 .46)にもあったが，ここでは式 (2 .46)の媒質粒子速度の寄与 p
iIIu , を媒質と

多孔板の相対速度 i
p

iII wu  , に置き換えている．  
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5.3.2.  解析結果  

提案した数値解析手法の妥当性と有効性を検証するため，図 5.1に示す音響管内

部を数値モデル化し，解析結果を実験結果と比較した．  

解析に用いた数値モデルを図 5.3に示す．モデルは多孔板の表裏に位置する２つの

音場 （スピーカ加振面と多孔板の間の領域Ⅰと多孔板の背後空気層の領域Ⅱ）と多

孔板からなっており，軸対称を仮定して 1/4 領域のみのモデルとした．音場の要素分割

は，最大辺長が 21mmの三角形および四角形の要素で行い，領域Ⅰが 647 個，領域

Ⅱが 261 個の要素を有する．加振面は，実験におけるスピーカの表面形状を概略模

擬する円錐形状にしており，全面を同相 ・同振幅 （振幅値については後述する）の体

積加振として駆動した．領域Ⅰ，Ⅱの円筒内面および領域Ⅱの終端部の内面は剛壁

（粒子速度 0m/s）とした．多孔板は，実験と同じく板厚 0.14mm，孔径 0.5mm，開口率

1%のアルミ製で，背後空気層は 30mmである．多孔板の要素分割は，評価周波数範

囲 200～1200Hzにおける振動モードを精度良く表現できるように，136 個（半径を 10

分割，1/4 外周を 12 分割）の三角形要素で分割した．音場領域Ⅰ，Ⅱの多孔板に接

する要素も，多孔板と同じ要素分割となっている．多孔板の周囲拘束は，周辺上全節

点を単純支持とした．また，多孔板振動の構造減衰は，4.3.3 .1 .節の手法で実験との

比較により決定し，すべての多孔板要素に全周波数帯域一様に損失係数 0.035 を付

与した．吸音率は，実験においてマイクロホンを設置した位置に相当する領域Ⅰの円

筒内面上２要素の音圧値から算出した．なお，多孔板に対する外部からの機械加振

力［式 (4 .3)の右辺の{ f}］は，ここでは 0 である．  

 

 

Excited surface 
     (Speaker) 

Perforated plate

Region I Region II

 

Fig. 5.3  Numerical model for verification (1/4 symmetric model) 
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数 値 解 析 は，スピーカ面 の振 動 速 度 を全 周 波 数 帯 域 一 様 に 3.1610- 6 m/sから

3.1610- 1 m/sまで 1.78 倍（振動速度レベルで 5dB）刻みで与えて実行した．解析周波

数は 5Hz間隔である．  

図 5.4に解析結果から得たMic.1 の位置における音圧レベルと吸音率を示す．なお，

同図中の凡例は振動速度 17.8 倍（振動速度レベルで 25dB）ごとに示しており，それら

の間は省略している．Mic.1 の音圧には管内共鳴によると考えられる複数のピークが見

られるが，振動速度 1.0010- 3 m/sまではほぼ同じ周波数特性のまま振動速度の増加

に 応 じ て 音 圧 も 増 加 し て い る だ け で あ る ． ま た ， 吸 音 率 に お い て も 振 動 速 度

1.0010- 3 m/sまでは大きな変化はなく，多孔板の非線形特性はスピーカ面の振動速

度が 1.0010- 3 m/sより大きい領域で顕著になっていることが分かる．  
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 (a) Sound pressure level at Mic. 1 (b) Sound absorption coefficient 

Fig. 5.4  Numerical analysis result 

 

 

実験結果との比較を容易にするため，図 5.4の解析結果をもとに線形補間により算

出したMic.1 位置の音圧レベル 80，90，・・・，130dBに対する吸音率を図 5.5(a)に示す．

また，比較のために図 5.2に示した実験結果を図 5.5(b)に再掲している．  

解析値［図 5.5(a)］を実測値［図 5.5(b)］と比較すると，多孔板の音響連成振動によ
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る特長的な挙動であるピーク・ディップ（600～700Hz）が見られる点，作用音圧が大きく

なるにしたがって吸音率が向上し，その周波数範囲も広くなり，さらに周波数特性が低

周波数側にシフトしている点，また，110dB以上において前述のピーク・ディップでも低

周波数側にシフトしながら吸音率が向上している点において，解析と実験は良好に一

致している．吸音率の絶対値や周波数シフト量に若干の差異はあるが，多孔板の音

響連成振動と非線形吸音特性が多孔吸音構造の性能に及ぼす影響の予測に対す

る本数値解析手法の有効性を確認できた．  
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 (a) Numerical analysis (b) Experiment 

Fig. 5.5  Comparison of sound absorption coefficient between numerical analysis and 
experiment 
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5.4. 結言  

音圧加振によって連成振動している多孔板の吸音特性に作用音圧の大きさが及ぼ

す影響を明らかにするため，音響管内に設置された多孔板を対象に作用音圧に対す

る吸音性能の変化を実験により調査した．結果として，作用音圧が大きくなるにしたが

って吸音率が向上し，より広範な周波数範囲において高い吸音率が得られる一方，多

孔板の連成振動に起因する吸音率の落ち込みは解消されないことを確認した．  

また，上述の吸音特性の予測を目的として，音圧加振によって連成振動し，非線形

特性を有する多孔板を含む音場の数値解析手法を提案した．実験との比較の結果，

提案手法の妥当性と有効性を確認できた．  
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第6章 . 結論  

本研究は，ますます高度な技術が必要とされている機械製品の低騒音化開発にお

いて，効率的（低コスト）な低騒音構造の実現および効率的な開発・設計工程の実現

に資することを最終目標とした機械騒音の事前予測技術に関するものである．中でも，

近年，防音部材としての活用が多方面に広がっている微細多孔板を取り上げ，微細

多孔板が設置された３次元任意形状音場の予測技術の獲得を目的として，「多孔板

を含む音場の数値解析手法 」，「音響連成振動する多孔板を含む音場の数値解析

手法」について検討した．  

 

第２章では，「多孔板を含む音場の数値解析法」に関して，多孔板により複数の領

域に分割されている音場に対して，それぞれの音場に境界要素法を適用して各音場

のマトリクス方程式を作成し，多孔板の表／裏の物理量を多孔板吸音モデルで結合

するという数値解析法を提案した．  

使用した多孔板吸音モデルは１次元現象を前提にしたものであるので，音波が多孔

板に斜めに入射した際の音場と多孔板との接合面における局所作用の仮定の妥当

性や同接合面において一様ではない音圧分布や位相分布が存在する場合への適用

性が本手法の課題であった．これらを確認するため，多孔板を音響管の中に斜めに設

置し，音波が斜めに入射して多孔板表面の音圧と位相が分布を持つ問題を対象に実

測結果と数値解析結果とを比較した．結果として，多孔板の吸音特性および多孔板

表面の音圧・位相分布は両者で良好に一致し，提案手法の有効性を確認できた．  

 

第３章では，「音響連成振動する多孔板を含む音場の数値解析法」の検討に先立

って，孔のない板が音響連成振動する場合について，板振動に有限要素法を，音場

に境界要素法を適用した音場－構造連成解析手法の有効性を検証した．無限空間

内に設置された短冊板の音圧加振問題を対象に，実測結果と数値解析結果とを比

較した結果，両者は良好に一致し，解析手法の有効性を確認できた．  

 

第４章および第５章では，「音響連成振動する多孔板を含む音場の数値解析法 」
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に関して，前章の音場－構造連成解析手法における板と音場の物理量を関係付ける

連成関係式に多孔板吸音モデルを組み込む手法を考案した．  

提案手法の有効性を検証するため，音響管内に設置された多孔板が音圧加振に

よって共振する問題を対象に，実測結果と数値解析結果とを比較した．第４章では吸

音特性の非線形性が発現しない場合，第５章では非線形性が発現している場合につ

いて比較検証し，多孔板の吸音特性は実測と解析で良好に一致し，提案手法の有

効性を確認できた．  

また，第４章では，振動している多孔板を含む音場の数値モデル化に際してしばし

ば問題となる実測値と数値解析値との差異の要因を明らかにし，吸音構造の性能予

測，設計において数値解析をより有効に活用するためには，特に構造減衰，周囲拘

束の設定が重要であることを明らかにした．  

 

また，第２章，第４章において，より実際の製品開発に近い問題に対して数値解析

を適用し，実問題での有用性も確認できた．  

第２章では，自動車ドアの高遮音化に向けたドア内の多孔板最適配置設計問題に

適用して，実車ドアにおいても有益であった配置設計指針を数値解析により事前に得

ることができた．第４章では振動している構造体からの放射音の低減に向けた多孔吸

音構造最適設計問題に適用して，従来技術では明らかにできていなかった設計指針

を獲得できた．  

 

以上の研究成果により，微細多孔板が設置された３次元任意形状音場の事前予

測が可能となった．これを活用することで，低騒音構造のさらなる最適化，また，その開

発・設計の効率化に貢献していきたい．一方で，実現象との比較による提案手法の有

効性，有用性の検証は，本研究では限られた問題でしか実施できていない．実開発で

活用しながら，今後も引き続き，検証を繰り返していきたい．  
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