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, .序 吾A‘
面開

近年、生活環境の向上に伴って、生活の場や職場においてはより快適な音響環境が求め

られるようになり、騒音問題に対する関心も非常に強まってきている。我々の一般的な生

活環境では、航空機騒音、自動車騒音および工場騒音などと言った外部環境騒音が問題と

なる場合が多い。一方、船舶や海洋構造物においては、最初に、乗組員の職場と生活環境

の改善に関する問題として騒音問題が取り上げられてきた。 1970年の ILO (The International 

Labour Organization) 海事総会において、「船内船員設備その他の作業区域における有

害な騒音の規制に関する勧告(第 141 号) J が採択され、各国政府に船内騒音の規制を行う

制度を設けるように勧告された(1)。これと前後して、 1960 年代から 1970 年代に渡り、欧

米各国で船舶乗組員の居住環境および作業環境の改善保護を目的とした船内騒音に関する

規制が立法化され、実施に移されてきた。日本においても、 1975 年 7 月に、 3000GT 以上

の外航船舶に対して、船主団体と全日本海員組合との間で船内騒音防止のための確認書が

締結され、騒音規制値が設定されている。さらに、 IMO CInternational Maritime Organization) 

においては、騒音規制に関する国際的な共通の枠組みを設定することを目的として、 1980年 10 月

に "The Code on Noise Levels in Ships" が策定されている。 IMO の規制騒音レベ

ルは、居室 60dB (A) 、機関制御室 75dB (A) であり、各国の規制に対する標準的なレベ

ルとなっている。(財)日本造船学会造船設計委員会第二分科会の P37 居住区騒音特別委員

会で実施した船内騒音レベノレの計測結果では、騒音レベル 60dB (A) 以下の居室は、 4 万

DWT 未満の船舶の上甲板第三層以下の居室の半数以下である(1)。したがって、 IMO の騒音

規制レベルを満足するためには、騒音低減のための研究開発の推進が必要である。

また、 1980 年代に大量に作られたドリリングリグなどの海洋構造物に対する騒音規制で

は、英国の DOE (Department of Energy) 規制"Offshore installa tions ; Guidance 

on design and construction" があり、陸上構造物並みの厳しい規制値(居室 45dB

(A) )が示されている (2)(3)。大型の発電機や作業機器を搭載していることを考慮すると、こ

の規制値を満足するためには、騒音低減のための研究開発の推進が必要である。

1980 年代後半からの船舶の騒音問題は、大型客船や高速旅客船の出現によって、乗り心

地や快適さなどの乗客に対するサービスの観点からも重要な問題となってきている。大型

客船では、陸上のホテノレの客室並の静寂が要求され、高速旅客船では軽量船体に高出力の

主機関を搭載している状態で一般客船並の騒音低減が要求されている 。 すなわち、船舶に



おける低騒音な環境は、船舶の速度や燃費などの基本性能と同様に重要な性能の 1 っとして

認識され、船舶の設計、建造段階における騒音低減に関する研究開発は不可欠である。海

洋構造物においても、今後の海上浮体構造物等の新技術開発においては、当然、船舶と同

様に、構造物内の騒音低減は重要な技術課題の 1 つであると言えるロ

船舶や海洋構造物では、船体や構造体の主要な構造部材が鋼板やアルミ板などのように、

非常に振動が伝搬し易い材料で構成されている。また、構造物としての性能を確保するた

めに船体形状、寸法などが制限されており、主機関、発電機などの騒音源機器の設置され

ている区画と船室や作業室などの居住区画とが隣接した構造となっている。このために、船

舶や海洋構造物の騒音では、騒音源機器から直接に空中に放射されて空中を伝搬する空気

伝搬音よりも、機器からの振動が船体構造内を伝搬して居住区画の壁や床構造の振動から

放射される固体伝搬音(一次回体音)や機関室のように発生騒音レベノレの高い場所の音圧

によって壁などの船体構造に誘起される振動が船体構造内を伝搬する固体伝搬音(二次固

体音)の方が支配的であると言う特徴がある {4)(510 ここで固体伝搬音あるいは固体音とは、

構造物内の振動の伝搬とその振動からの音の放射を取り扱う問題の一般的な表現であり、対

象となるのは構造物の音響域周波数 (20Hz--20kHz) の振動とその振動からの放射音である口

船舶や海洋構造物の居室内の騒音レベルを低減するためには、騒音対策前の居室内の騒

音レベノレの予測、規制値レベ jレを満足するために必要な対策の選定、騒音対策の効果を含

めた騒音対策後の騒音レベルの予測と評価が必要となる。特に、船舶や海洋構造物の完成

後に、騒音対策を実施することは、経済的な面および工事作業の実施面から非常に困難を

伴う場合が多い。騒音対策を有効に実施するためには、基本設計段階においてできるだけ

正確に騒音レベノレを予測・評価することが重要である。このためには、精度の良い騒音予

測法、特に、固体伝搬音の予測法と解析法の開発が必要である。

船舶の騒音予測に関しては、ヨーロッパを中心として、実船計測データを基にした系統

的な騒音予測法の研究が 1960年代から行われてきている。そして、 1973年の Inter -Noise'73 

において、オランダ TNO の J.H.Janssen によって提案された船舶の騒音予測法(Janssen

法) (6) は、船内騒音を空気伝搬音と固体伝搬音とに区別して予測する方法として、初めて公

表されたものである。この予測法では、騒音源をプロペラ、主機関、発電機などの主要機

器として、実船計測データを基にして、騒音源から居室までの固体伝搬音の減衰を、甲板

層数と横骨数をパラメータとした簡単な実験式で与えている。また、スウェーデンの T.Kihlman

J.Plunt らも実船計測データと実船実験データを基に、空気伝搬音と固体伝搬音の予測法を
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発表している (7)。これらの予測法は、実測データあるいは実験データを基にしたものである

ために、新しい船体構造の船舶の騒音予測、船体構造の変更や制振対策による騒音低減の

検討には十分に対応できない。

これに対して、理論的な騒音予測法として、 1960 年代の初期に R.H.Lyon(8) らによって

提案されたランダム振動の振動エネルギ伝搬を取り扱った統計的エネルギ解析法 (SEA 法:

Statistical Energy Analysis) が注目され、最初に、 R. J . S w a 1 e y (9) , J. � . J e n s e n (10) 

らによって船舶騒音予測への適用研究が行われた。 SEA 法では、構造物と音響空間を線形

振動系としてモデ jレ化するために、どのような構造物の騒音予測に対しても適用すること

が可能である。特に、船体構造のように複雑な構造を、簡単な梁要素や板要素でモデル化

できるために、固体伝搬音の解析と評価に対しては非常に有効な方法である。日本におい

ても、 1974 年から 1978 年までの 4 か年の(財)日本造船研究協会第 156 部会 (SR156)

「船内騒音に関する調査研究」において、 SEA 法の船舶騒音予測法、特に固体伝搬音解析へ

の実用化研究が進められた D この結果、 SEA 法は、船舶の騒音予測に対して有効な解析法

であることが明らかになってきた。しかし、 SEA 法を実船構造の騒音予測、特に、固体伝

搬音解析に適用する場合には、実用的な予測精度を確保するための計算法の改良とモデノレ

化手法の確立などの課題が残っている。

さらに、 SEA 法では、 SEA モデ jレを構成する空間、梁、板などの各要素内に、拡散音場

および拡散振動場として取り扱うのに十分なモード数が存在しない周波数域では、構造物

内の音圧や構造物の振動を精度良く求めることができないと言う問題がある。この周波数

域は、船舶や海洋構造物において用いられている構造部材の寸法(主に板厚)によって決

定され、これまでの解析実績から 20Hz--200Hz の比較的低周波数域になっている。この

周波数域は、騒音対策においても重要な周波数帯域であり、 SEA 法に代わる理論的な固体

伝搬音解析法の確立が必要となってきている。

このような背景において、本研究は、船舶および海洋構造物に対して実用的な精度で適

用可能な固体伝搬音解析法を確立するものである。固体伝搬音解析法として、最初に、統

計的エネルギー解析法 (SEA 法)を船舶や海洋構造物の実用的な解析法として確立するた

めの検討を進める。しかし、前述したように、船舶や海洋構造物において一般的に用いら

れている構造部材の寸法の範囲では、 20Hz---200Hz の比較的低周波数域の団体伝搬音の解

析において、 SEA 法の解析精度を確保することは困難である。そこで、団体伝搬音の解析

周波数帯域を 20Hz-200Hz の低周波数域と 100Hz--20kHz の高周波数域に分けて、実用
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的な固体伝搬音解析法を検討する。低周波数域では、構造物の各国有振動数における固体

伝搬音に注目して、有限要素法 (FEM : Fini te Elemen t Method) を用いた振動エネ

ノレギの伝搬解析法の検討を進める。

本論文の構成は、第 2 章で、高周波数域の固体伝搬音解析を取り扱う。高周波数域の固体

伝搬音解析の精度の向上を図るために、 SEA 法を用いて船舶や海洋構造物の固体伝搬音解

析を実用的な精度で行うためのモデノレ化方法と計算方法について示す。船舶や海洋構造物

の固体伝搬音解析への SEA 法の適用は、これまでに日本造船研究協会第 156 部会(ll)(12) (13) 

の研究を初めとして圏内外で研究が行われている。しかし、 SEA 法を船舶や海洋構造物の

基本設計段階での騒音予測手法の l っとして実用化するためには、模型実験による基礎的な

計算精度の検証、種々の実構造物へ適用するためのモデル化手法の確立および実用的な計

算精度の検証が必要である口そこで、最初に、結合損失係数や内部損失係数などの SEA パ

ラメータの精度の向上を図るために、構造物モデノレの境界から外部へ流出する損失パワー

を SEA モデノレの境界要素内の等価損失パワーとして考慮する方法を提案する。また、実験

で求められるパネル材料の内部損失係数を、材料内部での損失と音響放射による損失とに

分けて取り扱う方法を提案する。次に、これらの方法を組み入れて、 SEA 法の基本的な精

度とモデ jレ化との関係を検証するために、簡易モデルの数値シミュレーションと、 3 種類の

鋼板構造模型を用いた実験と解析について示す。これらの結果を基に SEA 法の実用化を図

るために開発した、実構造物の固体伝搬音解析が可能な汎用計算プログラムについて示す。

最後に、このプログラムを用いた船舶および海洋構造物の実構造の固体伝搬音解析と実機

実験によって、実構造物における SEA 法の有効性を明らかにする。また、海洋観測船など

の水中音響機器を搭載した船舶で問題となる船体外板からの水中放射音の解析へ SEA 法を

適用して、実船計測結果と比較することによって、その実用的な精度を明らかにする。

第 3 章では、低周波数域の固体伝搬音解析を取り扱う。低周波数域の固体伝搬音解析の精

度を向上するために、有限要素法 (FEM) を用いて固有振動数における振動エネルギの伝

搬(振動パワーフロー)を解析する方法について検討を行う。最初に、 FEM を用いた周波

数応答計算結果から振動パワーフローを求める方法を示す。 FEMの計算には、 MSC/NASTRAN

などの汎用プログラムが利用でき、構造物モデルの各節点の振動応答速度と要素の力から

振動ノf ワーフローを求めることによって、固体伝搬音の伝達特性を解析できることを示す。

次に、周辺固定の 6 種類のアルミ平板モデルを用いた数値シミュレーションによって、起振

位置、振動モードと振動パワーフローの関係を詳細に検討し、基本的な振動ノf ワーフロー

の特性を明らかにする口また、告Ij振処理による減衰の付加やスチフナ施工による補強など

の構造変更による振動パワーフローの変化を数値シミュレーションにより検討するロこれ

らの結果から、構造物を梁や板要素を用いて詳細にモデル化することによって、国体伝搬

音の伝搬経路や減衰特性を詳細に解析できることを示す。最後に、高速船の主機関から機

械台を介して船体構造に伝達される固体伝搬音の解析に振動パワーフロー解析を適用する

ことによって、実構造物への適用方法を明らかにする。

最後の第 4 章では、本論文における研究成果を総括する。
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2. 高周波数域の固体伝搬音解析

2.1 緒言

船舶および海洋構造物などの鋼板構造物における高周波数域 (100Hz--20kHz) の固体

伝搬音の解析法について検討を行う。船舶の実用的な騒音予測法としては、主機関の種類、

居住区の形式、船の大きさなどを基準にして選定した類似船での実績データから経験的に

予測を行う簡易予測法、オランダ TNO の J.H.Janssen により提案された予測計算法(Janssen

法) (6) などが基本設計段階での検討に用いられている。船舶のような鋼板構造物の騒音では、

空気伝搬音よりも固体伝搬音の方が大きいと言う特徴があり、 Janssen 法でも、固体伝搬

音の予測法を中心に提案されている。騒音源をプロペラ、主機関、発電機などの主要機器

として、騒音源から居室までの伝搬経路における固体伝搬音の減衰を、甲板の数と横骨数

を考慮した実験式で与えている。しかし、これらの騒音予測法では、船体の団体伝搬音の

予測に関する検討可能なパラメータとしては騒音源と居室の位置だけであるために、甲板

の板厚、甲板高さ、横骨の間隔などの構造が異なる船舶に対する予測精度は保証されない。

すなわち、実績データを基にしたこれらの騒音予測法では、新しい船体構造の船舶の騒音

予測、船体構造の変更や制振対策による騒音低減の検討には十分に対応できない。

また、理論的な騒音予測法としては、有限要素法 (FEM) を用いて船舶のような複雑な

鋼板構造物を多自由度振動系としてモデル化して固体伝搬音を解析する方法がある。しか

し、高周波数でかつ広帯域の音響域周波数(1OOHz........ 20kHz) における振動応答解析とな

るために、個々の固有振動モードに注目した従来の振動解析を直接適用することは実用的

には不可能である。

一方、音響域周波数では、主機関や発電機などの騒音源からの起振力は広周波数帯域の

定常ランダム起振力として取り扱うことができ、統計的エネノレギ解析法 (SEA 法: Sta tistical 

Energy Analysis) を用いた解析法の研究が進められている。そして、各種の解析結果や

応用研究が発表されている。 SEA 法は、 1960 年代の初期に R.H.Lyon (1 4) と P.W.Smith(15) 

によるランダム加振される線形振動系閣のパワーフローの研究から始まり、その後の理論

に関する基礎研究と応用研究によって、構造物の高周波数域(音響域)のランダム振動の

解析、音響加振や音響放射などの構造物の振動と音場との相互作用の解析に適用されてい

る。 SEA 法では、構造物と音響空間を、それぞれ線形振動系としてモデル化する。このた

めに、船体構造を構成している梁部材や板部材の寸法、剛性、重量をパラメータとして取
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り扱うことができる。さらに、振動系としての減衰もパラメータとして取り扱うことがで

きる。このために、 SEA 法を船舶の固体伝搬音の解析に適用することによって、新しい船

体構造の船の騒音予測、船体構造の変更や制振対策による騒音低減の検討が可能になるロ

SEA 法の船舶や海洋構造物の固体伝搬音解析への適用は、 R.J.Swaley(9). J. �.Jensen (10) 

および(財)日本造船研究協会第 156 部会(1 1)(12)( 13) の研究があるが、主に構造物内の振動伝

搬を対象としたものであり、音響加振による二次固体音や構造物の振動と音響放射による

相互作用について実験的な検討を含む研究は十分ではない。さらに、 SEA 法を実用化する

ためには、模型実験等による基礎的な計算精度の検証、種々の実構造物のモデノレ化手法の

確立と実用的な精度の検証が必要である。

本研究は、 SEA 法を用いて船舶や海洋構造物の固体伝搬音解析を実用的な精度で行うた

めのモデル化と解析方法に関するものである。

本論文では、最初の 2.2 節で、 R.H.Lyon と P.W.Smith の研究およびその後の研究を基

に、 SEA 法による構造・音響系のパワーフローの解析法ついてまとめて示す。そして、固

体伝搬音の計算精度の向上を図るために、実構造物のモデノレ化の場合に外部構造物へのパ

ワーフローを境界要素内の等価損失パワーで評価する方法を新しく提案する。

2.3 節では、船舶や海洋構造物の固体伝搬音解析において、モデノレ要素聞のパワーフロー

の平衡条件式を決定するために、構造設計データから SEA 法パラメータを求める方法およ

び計算方法について、これまでの研究成果をまとめて示す。本研究では、実験により求め

られるパネノレ要素の内部損失係数の精度の向上を図るために、放射損失係数と内部損失係

数を分離して評価する方法を新しく提案する。

2.4 節および 2.5 節では、これらの検討結果をもとに、簡易モデノレを用いた数値シミュレー

ションと、 3種類の鋼板構造模型を用いた音響加振およびパネ jレ加振実験と解析によって SEA

法による固体伝搬音の基本的な計算精度を検証する。

2.6 節では、 SEA 法の実用化を図るために、実船および実構造物の固体伝搬音の解析や

予測計算が行えるように開発した汎用計算プログラムについて示す。

2.7 節では、 SEA 法の計算プログラムを用いた船舶・海洋構造物の固体伝搬音の解析や

予測計算への適用とその計算精度について検討を行う。最初に、大型のジャケット・ラン

チングパージの固体伝搬音の解析と実機実験、大型船の船底構造部の固体伝搬音解析と実

機計測によって実構造物への適用方法と解析精度の検討を行う。さらに、 SEA 法と放射音

解析とを組み合わせて水中放射音解析への適用法を提案し、実験結果と比較することによっ
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て水中放射音の予測における実用的な精度を確認する。最後に、設計段階において、制振

材施工による船舶の国体伝搬音低減効果を評価するための数値シミュレーションを行い、実

用的な国体伝搬音の問題に対する SEA 法の有効性を明らかにする。

2.2 SEA 法による構造・音場系のパワーフローの解析法

2.2.1 SEA 法の基礎方程式

SEA 法による構造・音響系のパワーフローの計算法について示す (8) (1 8)0 SEA 法では、振

動している構造体聞や構造体と音場開の振動エネルギの伝搬をモデル化する。構造物の国

体伝搬音の解析では、構造物を構成している壁、- 床などの構造部材とこれら構造部材で固

まれた閉空間内の音場をそれぞれ一定の振動エネルギをもっ固有振動モードの集合体(振

動要素)としてモデル化する。各振動要素は、対象としている周波数帯域において多くの

固有振動モードをもっており、ある狭い周波数バンド内では、モード間でエネルギの均等

化が起こり、個々の振動モードは平均エネルギと同量の振動エネルギを持っと仮定できる。

この平均エネノレギは、その周波数ノインドにおける要素のモーダノレ・エネノレギと呼ばれる。

SEA 法では、構造物の各振動要素のモーダル・エネルギを用いて全体構造系をモデノレ化す

る。

p;fl 

Fig.2.1 Power flow between two elements 

Fig. 2.1 に示すような隣接する 2 つの要素について、定常状態におけるパワーフローの

平衡条件式は (2.1 )式と (2.2) 式で表される (8)D

P ア =p1+Pij (2.1 ) 

(2.2) P7=Pf +Pit 

ここで、

p tf: 要素 i の外部入力パワー (W)

P ア:要素 j の外部入力パワー (W)

p f: 要素 i の内部損失パワー (W)

pf: 要素 j の内部損失パワー (W)

Q
U
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Pij : 要素 i から要素j への伝達パワー (W)

Pj i : 要素 j から要素 i への伝達パワー (W)

また、要素間のパワー・フローは、 (2.3) 式と (2.4)式で表されるように、モーダ Jレ・

エネルギ与の大きい要素から小さい要素に向かい、要素間のモーダ/レ エネノレギの差に

比例する 。

ここで、

N i T) ij = Nj T) j i 

一般の構造物は多くの要素でモデル化された多要素結合系で現され、この場合、 (2.7) 式

は (2.8) 式のように一般化される。

η(そ -EjN. J 

ptf=ωo (ηt+pij)Et ー ωopjI (2.8) 

(2.3) 

日 (2.4) 

各要素について (2.8) 式のパワーの平衡条件式を求め、各要素の振動エネルギ Ei を未知

数としてこれらの連立方程式を解くことによって、各要素の振動エネノレギを求めることが

できる。一般に我々が計測または評価できるのは、室内の音圧や構造物の振動加速度で

ある口平板の場合には、振動エネルギと振動加速度とは (2.9) 式の関係がある。ここで、

η ij • 要素 i と要素j の結合損失係数

ηj i • 要素 j と要素 i の結合損失係数

Ni : 要素 i のモード数、中心角周波数 ω。、バンド幅 Aω

Nj : 要素j のモード数、中心角周波数 ω。、バンド幅 Aω

Ei : 要素 i の振動エネノレギ、中心角周波数 ω。、バンド幅 Aω (J)

Ej :要素 j の振動エネ jレギ、中心角周波数 ω。、バンド幅 Aω (J)

会:要素 i のモーダル・エネ川(J)

号:要素j のそーダル・エネ川(J)

次に、各要素内で熱エネノレギなどに変換されて散逸するパワーはそれぞれ (2.5) 式と (2.6) 式

で表される。

れ
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(2.9) 

ここで、

〈 α2) :平板の空間・時間 2 乗平均加速度( (m I S2)2) 

ρρ :平板の面密度 (kg/m2 )

S :平板の面積 (m2 ) 

Ep :平板の時間平均振動エネ jレギ(J)

また、室内空間の場合には、振動エネルギと音圧とは (2.10) 式の関係がある。

〈介

p1= ω O T) iEi 

p1= ω 。 ηjEj

(2.5) 

(2.6) 

ここで、

ここで、

くが) :空間内の空間・時間 2 乗平均音圧 ((pa)2)

九 :空気の密度 (kg/m3 )

p tf=ω 。 (ηi+ηt]・ )E i - ω 。 ηjiEj (2.7) 

C :空中の音速 (mI s) 

V :空間の容積 (m3 ) 

Ea :空間の時間平均振動エネノレギ(J)

したがって、 (2.9) 式および (2.10) 式から得られた振動加速度と音庄は、それぞれの

基準値を用いて (2.11) 式と (2.12) 式のようにデシベ lレ表示できる。

〈 α2)
Lα= 101m:! ーーす一

α5 
(2.11) 

η! 要素 i の内部損失係数

ηj .要素 j の内部損失係数

内部損失係数万 t および ηj の値は要素の材質で決定され、周波数によって変化する。 (2.3)

式および (2.5) 式を (2.1 )式に代入すると、 Fig. 2.1 に示した要素 i のパワー平衡条件

式が (2.7) 式のように得られる。

nu 

-
-
E
A
 

'
E
A
 

唱
E
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晶
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(p2
) 

L ,., = 1010g ~一τ一
P� 

の伝達 Pik を導入することによって実験結果とのよい一致を得ている。

(2.12) 
Fig. 2.2 と Fig. 2.3 にパネルで仕切られた 2 つの空間についてパワーの流れを示す。こ

ここで、
の時の各要素のパワーフローの平衡条件式は (2.13) 式から (2.15) 式で表される。

Lα: 振動加速度レベル (dB)

α。 = 10-5 ( m / 82) :振動加速度レベノレの基準値

要素 i : P i[I = P r + P ij + P i k (2.13) 

(2.14) 

(2.15) 
LJl : 音圧レベ jレ (dB)

Po=2 x 10-5(Pa) :音圧レベルの基準値

要素j : P ア = P 1 + Pji + Pj k 

要素 k : P ikn = P ~ + P k j + P k i 

ここで、

2.2.2 非共振モードによるパワーフローの評価

SEA 法の精度を向上させるために、要素聞の非共振モードによるパワーフローを考慮す

る方法を示す。 M.J .Crocker , A.J .Price (16) (1 7) らは、一重壁および二重壁の音響透過を SEA

pγ ， P ア， p tJ: 要素 i ， j , k の外部入力パワー (W)

pf ,Pf ,pi :要素 i ， j , k の内部損失パワー (W)

Pij ,Pjk.Pik :要素 i， j , k の伝達パワー (W)

Pij = ー Pji ，

法で解析する場合に、 (2.1) 式および (2.2) 式で表されるパワーフローの平衡条件式にお
Pjk=-Pkj・，

いて、パネノレの共振モードによるパワーの伝達 PiJ ， Pjk の他に、非共振モードによるパワー
Pik=-Pki 

n
H
 D

l
 

n
H
 

.,,
'UH 

ps 

Pik は、パネルの振動が非共振モードとなる場合のパワーフローを表すものである。この

場合、音圧によってパネノレが強制的に変形され、これによってパネルの反対側の空気が加

振されることによって音響エネルギが伝達される。この時、パネルは/{ネノレの重さに応じ

た抵抗として作用する。すなわち、パネノレは音圧に対しては単に質量としての抵抗となり、

2つの空間の聞のエネノレギを伝達し、パワーフローはパネノレの質量則音響透過率を用いて (2.16) 式

のように求めることができる。

Pik = ω OTJikEi (2.16) 

Fig.2.2 Power flow between three elements 
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ηi k :要素 i と要素たの結合損失係数

ここで、結合損失係数 T) i k は (2.17) 式で与えられる口,, 
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c :空中の音速 (m/ 8) 

Sj牟:パネノレ要素 j の面積 (m2 ) 

Vi : 音場要素の容積 (m3 ) Fig.2.3 Illustration of a three coupled system 
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また、 τik は空間 i から空間 k への質量則音響透過率を示し、拡散音場ランダム入射の場

合には (2.18) 式になる。

I 2ρ"C ¥2 ( I ωnρ h ¥ 2 1 _ 
Tik = (ーニ7) [1 nll+~2云~ ) I J 

ω 。ρρ\ . U I 

(2.18) 

デノレでは、外部空間や外部構造物をモデル化せずに、これらに伝達されるパワーと等価な

パワーが境界要素内で損失されると考えて、等価内部損失パワー PEt を新しく定義して、境

界要素のパワーの平衡条件式に導入する。

境界パネノレ要素に対する等価内部損失パワー PEi を (2.19) 式で定義する。

ここで、 PEi =P i +P; 

ρ;: パネ lレ要素の面密度 (kg/m2 )

ん:音場要素の密度 (kg/m3 )

本論文では、パネルで仕切られた 2 つの空間の聞のパワーフローについては、パネルの非

共振モ ードによるパワーフローを考慮した平衡条件式を用いて、構造物のモデノレ化を行う。

=ω。 η [E i + ω oTJfE i (2.19) 

ここで、

p:: 要素 i の等価放射損失パワー (W)

2.2.3 モデル化構造から外部へ流出する損失パワーの評価

実構造物のモデノレ化の精度を向上させるために、モデル化された構造から外部へ流出す

る損失パワーを境界要素内の等価な損失パワーとして考慮する方法を提案する。

実構造物を SEA 法でモデル化する場合には、 (2.1 )式および (2.2) 式で示されるパワー

フローの平衡条件式をモデノレ化した全要素について定義しなければならない。しかし、船

舶や海洋構造物のモデル化においては、全体構造を SEA 要素でモデ lレするためには数千個

の要素の定義が必要となる。また、実際の固体伝搬音解析で対象となるのは、音源から居

住区画への伝搬であり、貨物倉などを含む全船体のモデル化は必ずしも必要ではない。し

たがって、 一般的には、船体構造の一部をモデル化して固体伝搬音解析を行うことになる。

また、船舶や海洋構造物の外板構造は海水と接しており、この場合には、外板構造から海

中への損失パワーのモデル化が必要となる。すなわち、実構造物のモデル化では、外部に

空間や構造物が結合しており外部への伝達パワーを無視することはできない。そこで、実

構造物の固体伝播音の解析に SEA 法を適用する場合には、モデノレ化の対象となる構造物内

だけのパワーの平衡を考慮するだけではなく、対象構造物を取り囲んでいる外部空間へ伝

達されるノf ワー(放射伝達パワー)や対象構造物と結合している他の構造物へ伝達される

パワー(結合伝達パワー)を考慮したパワーの平衡条件式を求める必要がある。さらに、対

象構造物内の閉空間についても、 2.2.2 項で述べたパネルの非共振モードによって外部空間

に伝達されるパワー(透過伝達パワー)の考慮が必要となる。ここで、外部空間を自由空

間、外部の構造物を無限構造物として取り扱うと、放射伝達パワー、結合伝達パワーおよ

び透過伝達パワーは対象構造物から損失されるパワーと考えられる。本論文の SEA 計算モ

P f : 要素 i の等価結合損失パワー (W)

ηf: 要素 i の音響放射による損失係数

ηf: 要素 i の外部結合による損失係数

また、境界音場要素に対する等価内部損失パワー PEi を (2.20) 式で定義する 。

PEi=P ~ 

=ωGη fEz (2.20) 

ここで、

p;: 要素 i の等価透過損失パワー (W)

ηj: 要素 i の音響透過による損失係数

すなわち、境界要素に対しては、 (2.1 )式で表される要素 i のパワーフローの平衡条件式

を (2.21) 式のように表す。

pγ =p1 +Pij+PEi (2.21) 
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2.3 SEA 法パラメータの検討

実構造物の固体伝搬音解析においては、 (2. 1)式から (2.8) 式で表されるパワーフロー

の平衡条件式を具体的に決定しなければならない。パワーフローの平衡条件式に含まれて

いる パ ラメータは、 SEA パラメータと呼ばれ、理論計算あるいは実験データから求められ

る 。 ここでは、船舶および海洋構造物の固体伝搬音解析に SEA 法を適用する場合のパラメー

タについてこれまでに求められている計算式、実験データとその適用方法について考察す

lmin ，ま三辺の内で最小長さの辺長

N~= ( ~ _ ÚJ~+~+~ L~ω 一・一一一一一一一日百円+一一一一一一 +一一一一一一 I �. (/) 
a ¥ 2π2C 3 山U8zc216πc J

同 W (2.23) 

ここで、

る 。 また、パネル要素の正確な内部損失係数を求めるために、実測される内部損失係数を

材料自身の内部損失係数と放射損失係数に分離して評価する方法を提案する。

V = lz X ly X l1. :直方体空間の体積 (m3 ) 

A =2x(lzly+lyl 1. +l)z): 直方体空間の表面積 (m2 ) 

L = 4 X (lz + ly + l1.) :直方体空間の全周長 (m)

f: 周波数 (Hz)

c :空中の音速 (m / s) 

2.3.1 モード数

実構造物を SEA法でモテごル化するには、構造物をパネル要素および空間要素に分割し、個々

の要素について対象とする周波数バンド内のモード数の計算が必要となる。文献 (8) ， (18) 

には、種々の要素についてモード数の計算式が示されている D ここでは、 SEA 法の基本要

素である平板と直方体空間のモード数について考察する。

薄い均質な平板の場合には、中心角周波数ω0 ，バンド幅 Aω におけるモード数Np は (2.22)

式で与えられる口

N，，= 三はhω
ρ4π1 B' 

~山

(2) 一辺だけが 1/2 波長よりも短い場合

~ c 
周波数範囲・一一一一 5， f 5， 一一一・ 2lmid

-J  -

2lmil1 

lmil1 (m) は三辺の内で最小長さの辺長

lmid (m) は三辺の内で二番目の長さの辺長

Na = (是7ω。 ) L\ ω (2.24) 

(3) 一辺だけが 1/2 波長よりも長い場合
(2.22) 

ここで、

c ~ c 
周波数範囲・一二一 5， f 5， 一一一・ 2l maz

-J  -

2lmid 

S: 平板の面積 (m2
) 

ρρ=ρρ h: 平板の面密度 (kg/ m2
) 

ρp. 平板の密度 (kg/m3 )

h: 平板の板厚 (m)

lmaz(m) は三辺の内で最大長さの辺長

lmid(m) は三辺の内で二番目の長さの辺長

Na = (会 ) L\ ω (2.25) 

i、 ι3

B'=12(lJ2): 平板の曲げ剛性 (Nm)

E: ヤング率 (N / m2
) 

(4) 三辺とも 1/2 波長よりも短い場合

ν: ポアソン比
周波数範囲 :f三一三一

2lmaz 

一方、直方体空間のモード数Na は、三辺 lz ， ly ， l 1. の長さと音波の波長との関係によって異

なる 。 文献(1 9) によると以下の 4 つの周波数範囲に分類される。

( 1 )三辺 lz' l y' んとも 1/2 波長よりも長い場合

周波数範囲 :ρ壬7

lmaz(m) は三辺の内で最大長さの辺長

Na=O (2.26) 

SEA 法の解析においては、その信頼性は問題とする周波数帯域に存在するモード数に関

係し、モード数が多し 1 ほど増大する。文献(1 2) によると、船舶のような板構造物におけ
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る適用限界は、 1/1 オクタープバンドにおいてパネル要素のモード数Np が Nρ と 15 --20 で

ある。一方、空間要素の場合には建築音響におけるこ室閣の音響透過の計測結果から、

・室容積 V 三 30m3

・中心周波数f三 125Hz

・周波数バンド幅 ð.f三 1/3 オクタープ

の場合に適用できると報告されている(18)。ここで、中心周波数f。、バンド幅 ð. f内のモード

104 
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数 Na は (2.23) 式の第 l 項だけを考慮すると、近似的に (2.27) 式で与えられる。

101 

4πV ヮ
Na """ τγf~ ð. f (2.27) 

室容積 v= 30m3、中心周波数f= 125Hz、周波数バンド幅ð.f = 28 H z (1 1 3 オクターブノイ

ンド幅)の場合のモード数Na を求めると Na """4 となる。また、ð.f = 90 H z (1 1 1 オクター

プバンド幅)のときは Na """ 13 となる。したがって、本論文では、 1 1 1 オクターブバンドの

計算に対しては、空間要素の場合にNa 注目、パネル要素の場合にNp 三 15、また 1/3 オクター

ブバンドの計算に対しては、空間要素の場合にNa と 4、パネ jレ要素の場合に Na 三 5、を SEA

2K 4K 8K 

Fig.2.4 Calculated number of modes 

of steel panels from eq. (2.22) 

and an acoustic space from 

eq. (2.23) 一 (2.26) 

法の適用の目安として要素寸法を決定する。

Fig. 2.4 に、 (2.22) 式から (2.26) 式を用いて計算した 1/3 オクタープバンド幅のモー

ド数を示す (25)(28)。パネル要素では、周波数の増加に比例してモード数は増加する。閉じ周

波数では、パネノレ寸法すなわち面積が大きいほど、板厚が薄いほどモード数が多いことが

わかる 。 また、周波数の増加に対する空間要素のモード数の増加はパネル要素の増加より

も大きいことがわかる。 Fig. 2.4に示した要素でモデル化された構造物では、周波数 500Hz

以上において十分に精度の良い結果が得られるものと推定できる。

求められる実験結果から放射損失パワーの影響を差し号|し、て内部損失係数を求める方法を

提案する口

残響時間法では、内部損失係数%はパネル振動の残響時間 T から (2.28) 式で求められ

る。

が
-
T

'
E
i

一一
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U
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一ω
一
一

れ
Y

η
，
 

(2.28) 

ここで、

めるために、一般的に、パネノレを細い糸またはワイヤーで吊り下げて、パネ lレの支持部か

らのパワーの損失をできるだけ小さくする。梁形状の材料場合には、振動による音響放射

の影響が小さいために支持方法の検討だけで十分である。しかし、パネルの場合には振動

による音響放射のために損失されるパワーを考慮する必要がある。

本論文では、パネノレ材料の内部損失係数を精度良く求めるために、残響時間法によって

ω。:周波数バンドの中心角周波数

Fig. 2.5 から Fig. 2.7 に、板厚の異なる 3種類の亜鉛メッキ鋼板(寸法: 900mm X 900mm、

板厚: 1.0mm , 1.6mm , 3.2mm) を打撃加振した後に 1/3 オクタープバンド毎の残響時

間の計測から求めた内部損失係数を示す (26)ロ図から、実測した内部損失係数は、 10- 4 から

10- 3 の値を持ち、周波数の増加に伴って小さくなる傾向を示す。しかし、特定の周波数バ

ンドにおいて内部損失係数は急激に増加して最大値となる。この周波数バンドはパネルの

板厚によって異なっており、それぞれはパネルの限界周波数んを含む周波数ノインドに対応

している。限界周波数fc は (2.29) 式で求められ、この周波数では振動しているパネルか

ら放射される音響パワーは最大になる。

2.3.2 内部損失係数

パネノレ要素の内部損失係数は、パネノレを加振してその振動減衰時間を計測する方法(残

響時間法)によって実験的に求められる。実験では、材料自身の内部損失係数を正確に求
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fc= 7472Hz り:パネ lレの内部損失係数

η;: パネルの放射損失係数

(2.30) 式より、パネ jレの内部損失係数りは実測された内部損失係数と放射損失係数か

ら求めることができる。放射損失係数 η; は、パネルの音響放射効率 Orad を用いると (2.3 1)

式から求められる。

したがって、空気中での実験によって求められた内部損失係数には、パネル内で熱エネ

ノレギに変換されて損失されるパワーと振動によって空中に音響エネルギとして放射されて

損失されるパワーの影響が含まれているものと考えられる。

ここで、実測された内部損失係数%を、パネノレの内部損失係数りとパネノレの両面の放射

損失係数りとの和と考えて (2.30) 式のように表す。
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ηr ー ρc
p 一;;- Orad 

ω 。ρρ

(2.31) 

平板の音響放射効率 Orad の計算には G.Maidanik の計算式 (20) を用いる口単純支持された

長方形パネノレの平均音響放射効率は、パネノレの限界周波数の前後で特性が変化し、 (2.32)

式で求められる。

ﾀcﾀa f I L' I L" Pﾀc -s f~ 9 1 (f 1 fc ) + S 9 2 (f 1ん) for fくん
S fc 

o rad (f) (;:)"¥(;:r for f=ん

(つ 1 /2 for f> fc 
f 

8 ( 1-2α2 ) 

π4α( 1 一 α2) 1 
for f<fc/2 

。 for f>ん 12
91(flfc) 

9 2 (f 1 fc ) 
(1 -α2)ln[(1+α ) 1 ( 1 -α)] + 2α 

(2π)2 ( 1 ー α2 )2/3 
(2.32) 
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Dimension 

9{f1∞c=x1 191∞91 5x41 |HO z) 

α = (f I fc) 1/2 

P=2(lz+ly) : 平板の周長 (m)

s =んら:平板の面積 (m2
) 

À c =c/fc : 限界周波数時の波長 (m)

Àa=c/f: 空気中の波長 (m)

Fig. 2.8 に、寸法: 900mm X 900mm、板厚: 1. 0mm , 1.6mm , 3.2mm の鋼板の放

射損失係数を (2.31 )式と (2.32) 式を用いて計算した結果を示すロ放射損失係数はそれ

ぞれの板厚に対する限界周波数fc = 11954Hz , 7472Hz , 3736Hz で最大となり、 fc 以下

および以上の周波数帯域では周波数の増加と共に小さくなる白この結果は、 Fig. 2.5 から

Fig. 2.7 に示した実測した内部損失係数の傾向と良く一致しており、 (2.30) 式で仮定し

たように実測した内部損失係数には音響エネルギの放射による放射煩失係数の影響が含ま
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れていることを示している。 Fig. 2. 8 Calcula ted radia tion loss 

factors of simply supported 

panels from eq.(2.31) , (2.32) Fig. 2.9 に、 Fig. 2.5 から Fig. 2.7 に示した実験結果から (2.30)式を用いて求めた

鋼板の内部損失係数を示す。内部損失係数は周波数の増加と共に小さくなる傾向を示す。ま

た、板厚の違いによって内部損失係数は異なり、板厚の小さい鋼板の方が内部損失係数が

大きい傾向を示す。比較として、図中には、文献 (21 )に示されている 2 種類の結果を併

せて示している。板厚1.0mm の鋼板の内部損失係数は、他の文献のデータと良く一致して

おり、 (2.30) 式を基にした推定方法が有効であることがわかる。また、板厚1.6mm およ

び 3.2mm の鋼板のデータは、他の文献に比べて小さな値になっているが、原因は不明であ

る 。 ただし、内部損失係数の実測では、鋼板の素材によるパワー損失の他に音響放射によ

るパワーの損失や実験治具によるパワーの損失に対して十分な注意が必要であると共に、同

じ実験方法と条件でのデータ比較が重要である。本論文では、同ーの実験条件から得られ

た Fig. 2.9 に示した内部損失係数りをパネ lレ要素の内部損失係数として SEA 法の計算に

て決定される。

T4ln 106 V 
-

CαA 

ここで、

V: 室容積 (m3
) 

A: 室表面積 (m2
) 

c :空中の音速 (m/ s) 
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Fig. 2. 9 In ternal loos factors of 

steel panels determined 

by eq. (2.30) 

(2.34) 

α: 室の平均吸音率

(2 ， 34) 式を (2.33) 式に代入すると、音場要素の内部損失係数は室内の平均吸音率 α を

用いて (2.35) 式で与えられる。用いる。

一方、音場要素の内部損失係数九は、関空間内の平均吸音率 α から求めることができる。

音場の内部損失係数は室内音響における残響時間 T から (2.33) 式で求められる。
(2.35) 

1 n 106 

η = 一一一一
aωT 

(2.33) 
また、二重壁内の閉空間のように三辺 lz ， ly ， lz の関係がら <<lz' ly<< lz の場合には、周波数

f=c/2ly (Hz) 以下では (2.35) 式の代わりに、内部損失係数は (2.36) 式で与えられる (l710

残響時間 T は、 w.c . S a b i n e (22) の残響式を用いることによって、室内の平均吸音率三によっ

。
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(2.36) 
必要がある。ここで、 Fig. 2.1 に示した 2 要素系において要素 i を音場要素、要素j をパネ

ノレ要素と仮定した場合について結合損失係数 η ij と内部損失係数引の役割を考察する。

音場要素 i には入力パワー Pi を供給する音源があり、パネノレ要素j には直接の入力パワー

がない (Pj = 0) 場合には、パワーフローの平衡条件式 (2.1) ， (2.2) , (2.3) , (2.4) 式から (2.38)

式の関係が得られる。

閉空間の平均吸音率は、空気による音の吸収を無視した場合には、関空間を構成してい

る天井、床、壁などの材料の吸音率によって決定される。一般材料の吸音率データは文献

(22) などに資料として収録されており、閉空間の平均吸音率を求めることができる。また、

E. E i ch ler (23) は 、鋼板のように吸音性の小さいパネルで囲まれた関空間の吸音率はパネ jレ

と空気との境界面での粘性および熱損失によって支配されるとして、 (2.37) 式を与えてい

E; = ~i ,___ 1 --
JNj1+ηj /ηij t 

(2.38) 

ト1.8 X 10-4 [j (2.37) 

(2.9) 式と (2.10) 式を用いて振動加速度〈α2) と音圧くが〉で表すと、 (2.39) 式の関

係が得られる D

る 。

本論文では、閉空間の平均吸音率を実測または計算により求めて、関空間の寸法条件を

考慮して (2.35) 式または (2.36) 式を用いて音場要素の内部損失係数九を推定し、 SEA

法の計算に用いる。 Fig. 2.10 には、板厚1.0mm の亜鉛メッキ鋼板で作られた寸法 500mm

x 625mm x 800mm の閉空間で実測した平均吸音率から (2.35) 式を用いて求めた音場

要素の内部損失係数の一例を示す (25)(28) 。

っ ω3 V Nj 1 っ
く α~)=一 (p2)

"只 2 Nj 1 +ηi /η ij 
ρj ふ ρi C

(2.39) 

また、逆にパネノレ要素が直接加振されている場合には、 Pi=O となり、 (2 .40) 式と (2 .4 1 )式

の関係が得られる。

E.= 竺 l-
I Ni 1 +η1・ /ηjtJ

(2.40) 

2 
\、、

、\、、

卜'-.........
円、 、、、、.

、、、 - 旬、.

2ρj SρiC2N11 
〈pz 〉=2- 〈 α2)

ω~ V Ni 1 +ηj/ ηji 
(2.41 ) 
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(2.38) 式と (2.39) 式から、 η i/ T} ij<<l の場合、すなわち音場要素内の吸音性能が小さ

くかっ音場要素とパネル要素との連成が大きい場合には音源の振動エネルギはパネルに伝

達され易い。逆に、引/り ij >> 1 の場合、すなわち音場要素内の吸音性能が大きくかっ音場要

素とパネノレ要素との連成が小さい場合には、音場要素の入力パワーは音場要素内で損失さ

れて音源の振動エネノレギはパネルに伝達されないことがわかる。

(2.40) 式と (2.41) 式からは、川 /ηji << 1 の場合、すなわちパネル要素のダンピングが

小さくかっパネノレ要素と音場要素との連成が大きい場合には、音源の振動エネノレギは音場

に伝達され易い。逆に、 ηj / T} j j >> 1 の場合、すなわちパネノレ要素のダンピングがが大きくか

っパネル要素と音場要素との連成が小さい場合には、パネル要素の入力パワーはパネノレ要

素内で損失されて音源の振動エネノレギは音場に伝達されないことがわかる。

これらの結果から、各要素の振動エネ jレギの伝達は内部損失係数と結合損失係数の関係

によって決定され、内部損失係数と結合損失係数は SEA 法において特に重要なパラメータ

であることが理解できる。ただし、内部損失係数は要素の材料によって一義的に決定され

7103 

5 

Fig.2.10 Experimentally determined internal 

10ss factor of an acoustic space 

2.3.3 結合損失係数

結合損失係数 η!)は、 SEA パラメータの内で最も重要なパラメータである。要素閣の結合

形式が単純な場合には、理論的に求めることができるが、複雑な場合には実験的に求める
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るものであり、結合損失係数は種々の要素間の結合条件すなわち構造物の形状によって変

化するパラメータである。

文献 (8) ，(1 8) には、平板要素間の結合や平板と音場要素聞の結合の場合につい結合損

失係数 ηij を求めるための計算式が与えられている。平板要素間の結合損失係数は、結合境

界に対してランダムに入射する曲げ波の平均透過率 τijm を用いて一般的に (2.42) 式で計

算できる D

_ 30 
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三 15
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η I ・ = τ
t JωπSiν tJm 

(2.42) 

ここで、

Cgi : 要素 i の曲げ波の群速度 (m/ s) 

Lc :境界の結合部長さ(m) 

Si :要素 i の面積 (m2
) 

τijm • 要素 i から要素j への曲げ波の平均透過率

曲げ波の平均透過率 τijm は、パネ jレの結合形式や板厚比によって変化する。ここでは、縦

波との連成を無視した場合について、船舶などの板構造物における代表的な 4種類の平板結

合形式に対して、曲げ波の平均透過率に対する板厚の変化の影響について考察する。

Fig.2.11 から Fig. 2.14 には、文献(1 8) の基礎式を基にして計算プログラムを作成

して、 4 種類の平板結合に対して計算した結果を示す (27)(29)D ここでは、曲げ波の平均透過

率 τijm を透過損失 TL = 10 log ( 1 /τij m )で表現している口また、図中には垂直入射の場合の

透過率 τij( 0) も併せて示している。平均透過率は垂直入射透過率よりも一般的に小さく、

曲げ波のエネルギの伝達が少ない。ランダム入射の場合には、入射側と透過側のパネルの

板厚比によって曲げ波の全反射が起こる入射角度が存在するために、平均透過率は小さく

なりかっ入射と透過に関する板厚変化に対して平均透過率は非対称となっている。 Fig. 2. 

11 より、 L型結合部での透過損失は同一板厚の場合に約 3dB、振動エネルギの約 50%が伝

達されることがわかる。入射側と透過側の板厚比を大きくすることによって曲げ波の透過

を小さくできることがわかるが、実構造物では 10 : 1 の板厚比の結合部は不可能である。

また、 Fig. 2.13 と Fig. 2.14 では、曲げ波の伝達経路 l → 3 においては、板厚比 o が 0<

0.2 の場合、振動エネノレギの伝搬は板厚比の変化に無関係である。この時、振動エネノレギの

約 50 %が伝達されることがわかる。曲げ波の伝達経路 l → 2 あるいは 1 → 4 においては、板

厚比o が 0=1 の場合、振動エネルギの伝達量は約 15%以下となり、板厚比が大きくなる (0 < 1 
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あるいは 0> 1 )と、振動エネルギの伝達量はさらに小さくなる。したがって、平板の結合形

式別に結合部の板厚比を適当に選ぶことによってパワーの伝達をかなり減少させることが

可能であるが、実構造物においては、透過損失として約 10dB、振動エネルギの伝達では約

10 %が限度であると考えられる。

本論文では、平板の結合形式別に平均透過率を数値計算して、要素聞の結合損失係数を

求める。

一方、平板要素と音場要素間の結合損失係数は、 (2.31 )式のパネルの放射損失係数と同

様に取り扱うことによって (2.43) 式で計算できる。
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ここで、

Fig_ 2_13 Transmission losses for flexural 

waves at panel branch point ρj .音場要素j 内の空気の密度 (kg/ m3) 

Cj :音場要素j 内の音速 (m / s) 

ρi .平板要素 i の面密度 (kg/ m2) 
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Orad: 平板要素 i の音響放射効率

平板の音響放射効率 Orad の計算には、 (2.32) 式で示された G.Maidanik の計算式 {20l を

用いる。また、 Ni η ij=Nj ηji の関係を用いると、音場要素j から平板要素 i への結合損失係数

TJ ji は (2.44) 式で計算できる。

Ni 
ηji -ηij可 (2.44) 
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2.4簡易モデルの数値シミュレーションによる精度検討(l3)

模型実験および実構造物での実験結果を用いて SEA 法の精度検討を行う前に、本研究で

は、非常に簡単な箱型モデlレを用いて、まず SEA 法の計算結果とこれまで用いられてきた

室内音響学の計算結果を比較することによって、 2.2 節の SEA 法の基礎式および 2.3 節の

SEA パラメータの検討結果の妥当性を検討する。

2.4.1 計算モデル

検討に用いた箱型モデ jレは、船舶のエンジンケーシングあるいは機関室に相当する空間

を想定したもので、同一寸法のパネル (4000mm x 4000mm x 5mm) で構成された立方

体を基本構造とした。モデルは 3 種類とし、その概略を Fig. 2.15 に示す。モデ jレ A は本

検討に用いた基本構造で、 6 面のパネ jレで固まれた空間であり、 SEA 法の計算では 6 個のパ

ネル要素と l 個の空間音場要素でモデ jレ化されている。モデノレ A' はモデル A の外部に自由

空間を考慮したモデノレである。モデノレ B はモデル A の外部にモデ lレ A と同じ構造が結合さ

れたモデルで、 108 個のパネル要素と 27 個の空間音場要素で構成されている。

これらのモデルにおいて、パネル要素は全て同ーの寸法の鋼板として、その寸法と材料

定数を Table 2.1 に示す。また、空間音場も全て同一寸法であり、その寸法と特性を Table

2.2 に示す。

2.4.2 SEA I てラメータ

(1)モード数

パネ jレ要素および空間音場要素のモード数を Table 2.3 に示す。モード数の計算には、

(2.22) 式および (2.23) 式から (2.26) 式を用いた。

(2) 内部損失係数

パネル要素の内部損失係数%には、文献( 1 1)の亜鉛メッキ鋼板素材テスト結果を用い

た。空間音場要素の内部損失係数%は、空間内の平均吸音率 α を周波数に関係なく α= 0.1 

と仮定して、 (2.35) 式を用いて求めた。 Fig. 2.16 にパネル要素と空間音場要素の内部損

失係数を示す。

(3) 結合損失係数

パネル要素間の結合損失係数 η! 1 は (2 .4 2) 式を用い、パネノレ要素と空間音場要素聞の結

合損失係数 TJ ij は、 (2.43) 式と (2 .4 4) 式を用いて求めた。また、この時のパネ lレ要素の

30 -
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音響放射効率 Orad は (2.32) 式から計算され、その結果を Fig.2.17 に示す。音響放射効

率 Or a d は、限界周波数fc = 2391Hz で最大となり、 fc 以下の周波数域では非常に小さく、ま

た fc 以上の周波数域では or a d ::::: 1 ( 10 log σ rad = 0 )となる 。
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C :空中の音速 (m/ s) 

W: 音源の音響出力 (W)

R :空間の室定数 (m2
) 

。

室定数R は、空間を構成する壁面の表面積 S と空間内の平均吸音率 α によ っ て (2 .4 6)式

から決定される 。

αコ
可コ

(2.46) 
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ここで、

-20 

α: 空間内の平均吸音率

S: 空間の表面積 (m2
) 

音圧と音響出力を、それぞれの基準値を用いて (2.47) 式と (2 .4 8) 式のように音圧レ

ベルLρ と音響パワーレベノレ Lw で表すと、 (2 .4 5) 式は (2.49) 式のように変換できる 口
YJ 63 125 250 500 IK 2K 4K 8K 

一→ f (Hz 1 
(p2

) 
Lf)= 101og~ 

P� 
(2.47) Fig.2.17 Ca1cu1ated radiadion efficiency 

of a 5mm thick steel pane1 

Lw= 10同Z
"0 

(2.48) 

ここで、

Lp :音圧レベノレ (dB)

Po =2 x 10-5[Pa] :音圧レベルの基準値

2.4.3 簡易箱型モデルの数値シミュレーション結果 Lw: 音響パワーレベル (dB)

Wo = 10-12(W) :音響パワーレベノレの基準値次の三項目に関して、 SEA 法の計算結果と室内音響学の計算結果を比較することによっ

て、 SEA 法の計算精度を検討する 口

(1)音響入力による反射壁で固まれた空間内(拡散音場)の音圧レベノレ

反射壁で閤まれた空間内(拡散音場)に音響出力 Wの音源を置いた場合、空間内の 2 乗

平均音圧 (p 2 ) は (2.45) 式で求められる (32) 。

内 4ρ ~ cW
〈p z 〉 = 「 h

ここで、

Lp=Lw-101ogR+ 1010gρ aC -20 (2.49) 

(2.45) 

Fig. 2.15 の計算モデ lレ A において、空間音場要素⑦の中心位置に中心周波数 63Hz から

8kHz の各 1/1 オクタープバンドの音響出力が 1 W (L w = 120 d B )の音源がある場合の音圧

レベルについて、 (2 .4 9) 式を用いて計算した結果と SEA 法で計算した結果を比較して Fig.

2.18 に示す 。

図から明らかなように、両者の計算結果は ::t ldB の範囲内でほぼ一致しており、 SEA 法

で対象構造物をパ ネ jレ要素と空間音場要素でモデノレ化することによって従来の室内音響学

と同様な解析を行うことができる 。 ただし、 SEA 法では空間内の音庄レベノレの他に、パネ

(p2) :空間内の空間・時間 2 乗平均音庄( (P a )2 ) 

ん :空気の密度 (kg/m3 )
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(2) 壁面の振動によって放射される空間内の音圧レベル

振動している壁面から放射される音圧が拡散してできる空間内の音圧レベルは、室内音

響学の計算式で求めることができる口空間を構成している i 番目のパネルの振動による空間

内の音圧レベ jレ Lρt は、 (2.51) 式から計算できる。

120 

110 

αコ

三 100
>

一」

三 90 S; 
Lpi =Lvi + 101ogoi + 1010g 士主 +6

a~コ
(2.51) 
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ここで、

Fig.2.18 Calculated results of model A 

with 1 W acoustic power 

Lρi' パネル i の振動による空間内の音圧レベノレ (dB)

L vi : パネノレ i の振動速度レベル (m/ s) 

。 i .パネル i の音響放射効率

α :空間内の平均吸音率

Si :パネル i の面積 (m2
) 

S :空間の表面積 (m2
) 

ル要素の振動速度レベルも同時に計算することができる。 Fig. 2.18 には、この時のパネル

要素の振動速度レベノレも示している。このとき、振動速度レベルは、 (2.50) 式で定義され

したがって、 n 個のパネルが振動している時の空間内の音圧レベルLp は、 (2.52) 式から

計算できる口

る。

〈 υ2 ) 
Lv = 1010g ~ーす一

U る

Lp= 101叫 5l 附/10) (2.52) 

(2.50) 

ここで、

ここで、 Lp :パネル i=l-- η が同時に振動している時の空間内の音圧レベル

Lv :振動速度レベ jレ (dB)
130 
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< v2
) :平板の空間・時間 2 乗平均速度( (m / s )2) 

vo=5 x l0- 8 (m/s): 振動速度レベノレの基準値

音源の音響出力が周波数に対して一定、空間内の平均吸音率も周波数に対して一定の場

合には、空間内の音圧レベノレは周波数に対してほぼ一定になる。しかし、パネルの振動速

度レベ jレは周波数の増加に反比例して小さくなる傾向を示し、 Fig. 2.17 に示したパネノレ要

素の音響放射効率が最大となる限界周波数の存在する周波数帯域で振動速度レベルが大き

くなる 。 限界周波数の存在する周波数帯域では、パネル要素の振動からの音響放射の効率

が大きくなるだけでなく、空間音場要素の音圧によって誘起されるパネル要素の振動も大

きくなることがわかる。
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Fig.2.19 Calculated results of model A 
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L pi : パネル i だけが振動している時の空間内の音圧レベル

計算モデノレ A において、以下の 2 つのケースについて (2.5 1)式および (2.52) 式の計

算結果と SEA 法の計算結果を比較して、 Fig. 2.19 に示す。

ケース①:パネル回に入力を与えた場合

パネ jレ囚だけが振動速度レベ jレ LVi = 100dB で振動している時の空間⑦内の音圧

るモデjレであり、モデルから外部へ伝達されるパワーを考慮しないモデルである。

ケース②:モデル A の外部に自由空間を仮定した場合

この場合の SEA 法の計算では、モデル A' を用いる口すなわち、モデルA におい

て、パネノレ要素から音響放射によって自由空間へ伝達されるパワーと等価なパ

ワーがパネル内で損失されると仮定して、 (2.19) 式で定義される等価放射損失

レベル パワーを考慮する。そこで、パネノレ要素の等価内部損失係数h を (2.53) 式で

定義して用いる。ケース②:パネル囚~固に入力を与えた場合

パネル囚~固が振動速度レベル LVi = 100dB で振動している時の空間⑦内の音
ηE= η1+η' (2.53) 

圧レベル

ケース①の場合、 SEA 法の計算結果③と音響学の計算結果⑥とを比較すると、周波数に

対する音圧レベ jレ増加の傾向は一致しているが、音圧レベルの絶対値は SEA 法の計算結果

の方が 2--5dB 大きくなっている o SEA 法では、空間を構成してい 6 つのパネルをモデル

化しているために、加振源となる 1 個のパネノレの振動が他の 5 個のパネルに伝達され、これ

ここで、

らのパネノレの振動から空間内に放射される音圧の影響によって音圧レベルが大きくなって

む:パネ jレの等価内部損失係数

η! パネルの内部損失係数

TJ r :パネノレの音響放射による損失係数

ケース③:モデル A の外部に自由空間と無限長の構造体を仮定した場合

いると考えられる。
この場合の SEA 法の計算では、モデノレ A において、パネル要素から音響放射に

ケース②の場合、 SEA 法の計算結果@と音響学の計算結果③とを比較すると、図より明

らかなように、両者の計算結果は良く一致しており、 SEA 法を用いて従来の室内音響学と

同様な解析を行うことができることがわかる。

(3) パネノレの振動速度レベルに対する境界条件の影響

2.2.3 項では、実構造物を SEA 法でモデル化する場合にモデ jレの境界条件を考慮する方

法として、モデノレ化構造から外部へ流出する損失パワーを境界要素に対する等価内部損失

パワーとして取り扱う方法を提案した。実構造物では、対象となる構造物の外部には空間

や他の構造物が結合しており外部へのパワーの伝達を無視することはできない。ここでは、

簡易箱型モデル A を基本にして、空間内の音圧によって誘起されるパネノレの振動速度レベ

よって自由空間へ伝達されるパワーおよび無限長構造物との結合によって外部

構造へ伝達されるパワーと等価なパワーがパネル内で損失されると仮定して、 (2.19) 式

で定義される等価放射損失パワーと等価結合損失パワーを考慮する。そこで、パ

ネル要素の等価内部損失係数むを (2.54) 式で定義して用いる。

ηE- η!+η r+ η (2.54) 

ここで、

ルを、次の 4 つのケースについてシミュレーション計算を行う。これによって、パネル要素

む:パネルの等価内部損失係数

が:パネルの外部結合による損失係数

ケース④:モデル A の外部にモデル A と同じ構造体が結合している場合

この場合の SEA 法の計算では、モデノレ A の外部にモデル A と同じ構造体が 26

個結合したモデル B を用いる。の振動速度レベノレに対する境界条件の影響、つまり隣接空間および構造物の影響を明らか

にして、等価内部損失パワーの導入の有効性を検討する。さらに、次の 2.5 節においては、

模型実験結果を用いて等価内部損失パワーの有効性について更に詳細な検討を行う。

Fig. 2.15 に示したモデルA は、 6 個の同一パネノレで固まれた l 個の関空間から成

Fig. 2.20 には、 (2.53) 式および (2.54) 式で定義した等価内部損失係数 TJE.TJE と内部

損失係数が、放射損失係数f、結合損失係数がを示す。内部損失係数 ηt は文献(1 1 )の亜

鉛メッキ鋼板素材テスト結果、放射損失係数 f は (2.31) 式を用いた計算結果、結合損失

係数がは (2.42) 式を用いた計算結果である。

ケース①:モデル A の場合

no 
n
d
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Equivolent 1055 foctor colculoted from eq. (2.53) 
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パワ ーフローの平衡条件においては重要となることがわかる。

Fig. 2.21 に、モデ jレ A の空間音場要素⑦に音圧レベ jレ 100dB の音源を与えた時のパネ|;同点 j/l
判

tdさ三

|∞ 

一一一 CASE① using model A 

一一ー CASE② usi珂 model A' 

一.- CASE( u5ing mωel A' odded 
coupling 1055 foctor5 

一一一 CASE④ using model B 

ノレ要素の振動速度レベルを示す。パネ jレ要素の寸法および材料特性が全て同ーであるため

に、パネル要素囚~固の振動速度レベルは全て同じとなる。また、 Fig. 2.21 には、ケー

ス②~④の計算結果も併せて示している。 Fig. 2.21 より明らかなように、外部に流出する

パワーを考慮することによってパネルの振動速度レベルは低下する。放射損失パワーだけ

を考慮したケース②の場合には、 Fig. 2.20 に示した等価内部損失係数η の傾向より明ら

かなように、限界周波数fc 以上の周波数域において、パネルの振動速度レベ Jレが低下する。

放射損失パワーと結合損失パワーを考慮したケース③の場合には、全周波数域において振

動速度レベルは約 10dB 低下する。

ケース④のモデル B の計算結果は、ケース①の結果とケース③の結果の聞に存在してお

り、放射損失パワーと結合損失パワーを考慮したケース③の結果により近くなっている。振

動速度レベ lレ差は 2dB--4dB である。

ケース①の境界条件の結果はパネルの振動速度レベ jレの最大推定値となり、ケース③の

境界条件の結果はパネルの振動速度レベ jレの最小推定値となる。実祭の構造物のパネルの

振動速度レベルはケース①とケース③の間に存在する。したがって、 SEA 法のモデル化に

おいては、外部結合構造物および音響放射によるパワーの損失の考慮が非常に重要である

RJV 
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一一.. f (Hz) 

実船構造でのモデル化では、対象とする構造物の境界条件はモデノレ B と同程度の結合構

造物が存在すると考えられる。そこで、実船の固体伝搬音の解析においては、ケース③の

境界条件を適応することによって、全船体構造の解析結果に対して- 2dB----4dB 範囲の

誤差で計算結果が得られることが期待できる。すなわち、実構造物の解析において、等価

内部損失パワーを導入した境界条件を用いることによって、モデル化の範囲が小さい場合

でも精度の良い計算が可能になる。

Fig.2.21 Ca1culated vibration velocity levels 

of panels with 100dB excitation 

of sound pressure level 

Fig. 2.20 より明らかなように、内部損失係数がは周波数の増加に反比例して小さくな

るが、放射損失係数 ηr は限界周波数fc 付近で急激に大きくなり、ん= 2391Hz で最大とな

る。内部損失係数がと放射損失係数fの大きさを比較すると、周波数範囲fくんではが> 7} r 、

周波数範囲fさんでは ηi < 7} r となる。また、結合損失係数がは周波数の増加に反比例して小

さくなるが、全周波数域において ηt くがであり、放射損失係数 f に対しても限界周波数以

外の周波数域では f くがとなる。したがって、これらのケースでは、外部結合構造物およ

び音響放射によるパワーの損失がパネルの内部損失パワーに比べて大きくなり、 SEA 法の

。
。

円
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2.5 模型実験による精度検討 (26) (27) (29) 

2.2 節および 2.3 節で新しく提案したモデル化構造から外部へ流出する損失パワーの評価

法と内部損失係数の評価法を SEA 法の基礎方程式に組み入れた場合の固体伝搬音の予測計

算精度を模型実験と数値計算によって定量的に検討する。模型実験による SEA 法の予測計

これまでに日本造船研究協会第 156 部会(1 1) の研究が行われているが、算精度に関しては、

そこで、本論文で固体伝搬音の評価を構造物の音響域振動だけを対象としたものである口

や構造物の振動からの放射音などの振動音響加振による構造物の振動(二次固体音)は、

と音との相互作用までを対象とした固体伝搬音に関する詳細な実験を行った白すなわち、音

スピーカー音源に場要素とパネ lレ要素でモデル化できる 3 種類の鋼板構造モデルを用いて、

よる音響加振および小型起振器によるパネルの加振の実験を行い、等価内部損失の実験的

国
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うことによって、 SEA 法の精度検討を行った。

供試モデルの概要2.5.1 

音および振動の伝搬特性の調査、音圧レベルおよび振動加速度レベルの計測を行な検討、

Fig. 2.22 から Fig. 2.24 に実験に用いた 3 種類の鋼板構造モデル A、 B 、 C の寸法、構

造および外観写真を示す。以下に、各構造モデルの特徴について述べる。

(1)鋼板構造モデノレ A

モデノレ A は 26 枚のパネ lレとこれらのパネノレによって囲まれた 5 つの関空間で構成されて

『

、ーl 枚のパネルが l つのパネノレ要素、 1 つの閉空間が 1 つの音場要素に対応している。いる。
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こで、すべてのパネ jレに板厚1.6mm の亜鉛メッキ鋼板を使用しており、寸法は 600mm X 

768mm 、 600mm X 480mm、 480mm X 768mm の 3 種類である。パネル聞の接合は半田

また、すべての関空間は同一寸法 768mm X 600mm X 480mm であり、付けとしている 。

音場の固有振動モードの縮退が起こりにくい寸法比を採用した。 SEA モデルは 5 個の音場

要素と 26 個のパネ jレ要素で構成され、要素の種類については、音場要素が 1 種類、パネル

また、要素聞の結合形式は、パネ jレ要素要素が 3 種類となり、全モデノレでは 4 種類である。

(2.42) 式の結合損失係数を決定聞については、パネルの板厚がすべて同じであるために

2.13 に示した 3 種類となる。するための曲げ波の平均透過率九は Fig.2.11 から Fig.

モデノレ A では、 5 つの関空間が連続して一次元的に結合しており、音源からの振動・音響

エネノレギの伝達経路が非常に単純になっている。例えば、閉空間①を音源とした場合には、

音場内の振動・音響エネ lレギは隣接している音場要素に連続的に一方向に伝達され、閉空
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間⑤への振動エネノレギの伝達経路は、関空間①→②→③→④→⑤となる。このモデルを用

いた実験では、関空間①の音響加振の場合と閉空間①を構成しているパネノレ固の直接加振

の場合について、関空間の音圧(音場)とパネルの振動(振動場)の相互作用を含む振動・

音響エネルギの伝搬に対する SEA 法の計算精度の評価を行う。

(2) 鋼板構造モデ jレ B

モデル B は 29 枚のパネ lレとこれらのパネルによって囲まれた 6 つの閉空間で構成されて

いる。パネ jレの板厚と寸法はモデル A と同ーであり、閉空間の寸法も同ーである。このモ

デルでは、関空間が上下と左右に二次元的に結合しており、振動・音響エネ lレギの伝達経

路はモデ jレ A よりも複雑になっている。伊j えば、閉空間①を音源とした場合には、関空間

⑥への振動 ・音響エネノレギの伝達経路は、関空間①→②→③→⑥、閉空間①→②→⑤→⑤、

関空間①→④→⑤→⑥、関空間①→④→⑤→②→③→⑥、の複数の経路が存在することに

なる。ただし、閉空間がすべて同一寸法であることから音場要素は 1 種類、またパネノレ寸法

が 3 種類であることからパネル要素は 3 種類となり、要素の種類はモデ jレ A と同じく 4種類

である。パネ/レ要素間の結合形式はモデノレ A よりも 1 種類多くなり、 Fig.2.11 から Fig.

2.14 に示した 4 種類となる。このモデルを用いた実験では、モデル A と同様に関空間①の

音響加振の場合と関空間①を構成しているパネ lレ巴の直接加振の場合について、振動・音

響エネルギの伝達経路がより複雑になった系に対して閉空間の音圧(音場)とパネノレの振

動(振動場)の相互作用を含む場合の SEA 法の計算精度の評価を行う。

(3) 鋼板構造モデノレ C

モデル C は、板厚と寸法の異なる 45 枚のパネルと空間寸法の異なる 9 個の閉空間で構成

される鋼板構造モデルである。パネノレには、板厚が1.0mm、1.6mm、 3.2mm の 3 種類の

亜鉛メッキ鋼板が使用されている。閉空間の基本寸法は、モデノレ A および B と同じく 768mm

x 600mm x 480mm であるが、関空間③では高さが 1/2 の 240mm で容積が 1/2、閉空

間⑨では縦、横、高さが 1/2 の 384mm x 300mm x 240mm で容積が 1/8 になっている。

また、閉空間①と②と③の問の間仕切パネルは取り外し可能な構造となっており、閉空間

の容積は基本寸法の場合に対して最大 3 倍まで変更できるモデルとなっている。このモデノレ

を用いた実験では、開空間①の音響加振と関空間①を構成しているパネノレ固の直接加振に

よって、パネルの板厚と寸法の変化や閉空間の寸法変化に伴って要素聞の振動 ・ 音響エネ

jレギの伝達が変化する系に対して閉空間の音圧(音場)とパネ jレの振動(振動場)の相互

作用を含む場合 SEA 法の計算精度の評価を行う。

2.5.2 実験装置および実験方法

外部騒音および外部振動の影響をできるだけ小さくするために、供試モデ lレを無響室内

(室内有効寸法: 8m X 5m X 5m) の定盤上に設置して実験を行った。 Fig. 2.25 に、実験

装置と測定方法のブロック図を示す。音源および起振源には、それぞれ小型スピーカー (PIONEER

CS -X3) と小型起振器 (WILCOXON F4/Z820) を用いて、ホワイトノイズを入力信

号としたランダム加振を行った。関空間内の音圧を閉空間内に設置したコンデンサ一マイ

クロホン (B&K4145) で測定し、パネノレの振動加速度をノぐネノレ上に両面接着テープで取

り付けた小型加速度ピックアップ (B & K4344) で測定した白検出した音圧および振動加

速度を 1/3 オクタープバンド周波数分析して、 (2.11) 式および (2.12) 式を用いて 1/3

オクターブバンド毎の音圧レベルおよび振動加速度レベルに変換した。また、音圧と振動

加速度の測定を各関空間内および各パネノレ面上の 5 か所で行い、その計測データの平均値を

計算することによって空間 2 乗平均値を求めた。

2.5.3 等価内部損失パワーの実験的検討

2.2.3 項ではモデノレ化構造から外部へ流出する損失パワーを SEA モデルにおいて考慮す

るために、 SEA 法のパワー平衡条件式に等価内部損失パワーを新しく導入した。ここでは、

モデル B を用いて、パネノレ要素と音場要素に対する等価内部損失パワーについて実験的に

検討する 。
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(1)パネ lレ要素の損失係数

まず最初に、パネル要素の損失係数について検討を行う。モデル B は、 Fig. 2.23 の写真

に示したように、無響室内の定盤上に銅製の支持ブロックを介して設置されている。この

ために閉空間①を構成するパネル要素白はモデル B の境界要素となり、パネ jレの片面が無

響室内の自由空間に面し、パネノレの二辺が支持ブロックに結合している。この時、パネノレ

回のパワーフローの平衡条件式は、 (2.5) 式および (2.19) 式、 (2.21 )式を用いると、 (2.55)

式から (2.58) 式で表すことができる。

pin=pd+P�+PE 

=Pii+PE 

p d = ω oTJ!E 

PE =P'+pc 

=ω。 η 'E+ ω。 η CE

=ωo TJ EE 

PE =pd+p'+pc 

=ω。 (η!+η'+ηC)E 

=ωoTJEE 

ここで、

p!n: 要素外部入力パワー (W)

Pij: 要素結合伝達パワー (W)

pd: 要素内部損失パワー (W)

P' : 等価放射損失パワー (W)

pc : 等価結合損失パワー (W)

PE : 等価内部損失パワー (W)

PE :要素内部損失パワーを含む等価内部損失ノf ワー (W)

E :要素振動エネノレギ(1)

が:要素内部損失係数

7J' 音響放射による損失係数

η C 外部結合による損失係数

む:等価内部損失係数

む:要素内部損失係数を含む等価内部損失係数
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(2.58) 
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Fig.2.26 Loss factors of a panel element 

Fig. 2.26 にモデノレ B のパネノレ回で実測した内部損失係数 ηM と等価内部損失係数むを

示す。内部損失係数 ηM は、関空間①内に設置した小型スピーカーを用いて一定時間音響加

振した後にスピー力一入力をストップし、この時の 1/3 オクタープバンド毎の振動加速度

レベルの減衰時間から求められた。等価内部損失係数h は、パネノレ単体の実験から求めら

れる要素内部損失係数がと、計算により推定した音響放射損失係数 f と外部結合損失係数

f を用いては.58) 式から求められる。パネル単体の内部損失係数 ηt は 2.3.2 項で述べた

ように、板厚1.6mm のパネル単体に対して残響時間法により実測した損失係数から (2.30)

式を用いて推定した。音響放射損失係数がは (2.3 1)式から推定し、外部結合損失係数 ηC

は (2.42) 式から推定した。

モデノレ B のパネノレ回の内部損失係数川は、パネ jレ要素回について (2.55) 式のパワーフ

ローの平衡条件が成り立っている状態で計測される。このために、他の要素との結合損失

パワー Ptj の影響を受ける。すなわち、要素外部入力パワーがp!n= 0 の状態において、パネ

ル要素回の等価内部損失パワー PE が他の要素の等価内部損失パワーと比較して非常に大き

な場合には、結合損失パワー Pij は負となり、他の結合要素からパネノレ要素回にパワーが伝

達される。これにより、実測されるパネルの残響時間は見かけ上長くなり、 (2.28) 式に示

したように残響時間から求められる内部損失係数川は小さくなる。逆に、パネノレ要素回の

等価内部損失パワー PE が他の要素の等価内部損失パワーと比較して非常に小さな場合には、
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|σz 

結合損失パワー P，j は正となり、パネル要素回から他の結合要素にパワーが伝達される。こ

れにより、実測される残響時間は見かけ上短くなり、求められる内部損失係数 ηM は大きく

5 
(768l(&:X)x 480mm) 

なる。

2 

Fig. 2.26 に示した実測内部損失係数 ηM と等価内部損失係数むを比べると、実測内部損

失係数 ηM の方が全周波数域において小さ くなっている。ただし 、 パネル単体の内部損失係

数 ηl よりも大きくなっているロモデルの境界要素となるパネノレ要素巴では、音響放射損失

係数f および外部結合損失係数 ηC の影響により等価内部損失係数むが他の結合要素の等価

内部損失係数に比べて大きくなっていると推定される。この結果、パネル要素巴に他の結

合要素からのパワーが伝達され、パネル要素回の単独の場合よりも実測される残響時間は

長くなる。このために、実測される内部損失係数りM は推定される等価内部損失係数むより

も小さくなっていると考えられる。また、モデノレ B では、限界周波数 fc = 7472Hz 付近以

外の周波数帯域において、定盤へ伝達される結合損失パワーが要素内部損失パワーや放射

損失パワーに比べて大きく、支配的であると言える。

(2) 空間音場要素の損失係数

Fig. 2.27 にモデノレ B の閉空間①においてスピーカー音源を用いた残響時間法により実測

した内部損失係数 ηM、パネルと空気の境界での粘性および熱損失によって決定される内部

損失係数が、閉空間を構成するパネルの質量則音響透過による損失係数 ηt を示す。ここで、

内部損失係数がは (2.35) 式と (2.37) 式を用いて推定した。また、音響透過による損失

係数 ηI は、 (2.17) 式と (2.18) 式を用いて推定した。この時、関空間①のパワーフロー

の平衡条件式は、 (2.5) 式および (2.20) 式と (2.21) 式を考慮すると、 (2.59) 式から

(2.61) 式で表すことができる D

5 

2 

5 区氾 IK 2K 4K 8K 16K 

一ー f (Hz) 

Fig.2.27 Loss factors of an acoustic 

element 

ここで、

p trt : 要素外部入力パワー (W)

Pij: 要素結合伝達パワー (W)

pd: 要素内部損失パワー (W)

pc :等価音響透過損失パワー (W)

PE :等価内部損失パワー (W)

=ω。 ηEE (2.61) 

PE :要素内部掴失パワーを含む等価内部損失パワー (W)

E :要素振動エネ jレギ(J)

が:要素内部損失係数

η t • 音響透過による損失係数

T} E :等価内部損失係数

む:要素内部損失係数を含む等価内部損失係数

Fig. 2.27 の実測内部損失係数力M と等価内部損失係数むを比べると、周波数 500Hz 以

上では、実測内部損失係数 ηM の方が大きくなっている。実測内部損失係数と等価内部損失

係数の関係は、パネル要素の等価内部損失係数についての考察と同様に、対象となる要素

の等価内部損失係数と他の結合要素の等価内部損失係数との相対関係で決定されると考え

られる 。 モデノレ B の境界要素となる空間音場要素①では、音響透過損失係数がの影響によっ

て等価内部損失係数むは要素内部損失係数がよりも大きくなっているが、定盤と結合して

pirt=pd +P勀+PE 

=Pij+PE (2.59) 

P
E 
=pt 

=ωo 力 tE

=ω o T} EE (2.60) 

PE =pd+pt 

=ω。 (η '+η t)E
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いるパネノレ要素の等価内部損失係数よりは小さくなっているものと考えられる。この結果、

実験では、空間音場要素①から他の結合要素へパワーが伝達されることになり、実測され

る残響時間が見かけ上短くなるために、求められる内部損失係数 ηM は推定された等価内部

50 

損失係数h よりも大きくなっていると考えられる。また、パネ jレ要素の場合と同様に、音

場要素の実測内部損失係数 ηM も要素内部損失係数がよりも大きくなっており、 SEA 法の計

算においては外部要素や外部空間へ、流出する損失パワーを考慮する必要があると判断され
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鋼板構造モデルのパネル要素と音場要素の内部損失係数の計測結果から、 SEA 法のモデ

ノレ化において、 2.2.3 項で提案したように境界要素に対しては要素内部損失係数と境界条件

に対応した等価内部損失係数を導入して外部へ流出する損失パワーを考慮する必要がある

と判断できる。また、本実験では、供試モデノレから結合定盤に流出する損失パワーが要素

全体の平均内部損失係数に大きく影響しているものと推定される。

Fig.2.28 Measured sound reduction of spaces 

(Speaker set in spa ce ( ) 

回

Model A 

2.5.4 音と振動の伝機特性 お
お

(
由
刀)
a
J
q
4
1
1 10 

。 1 kHz 

62kHz 

ロ 4 kHz 

• 8 kHz 

③ ④ ⑤ 

モデル A とモデノレ B において関空間の内部音場を小型スピーカーで音響加振した場合と

閉空間を構成しているパネルを小型起振器で直接加振した場合について、起振点からの音

圧レベ jレの減衰特性と振動加速度レベノレの減衰特性から音と振動の伝搬特性について考察

する。

Element No. 
(1)音響加振の場合

最初に、モデル A の実験結果について考察する。前述したように、モデル A は 5 つの関

空間が連続して一次元的に結合しており、閉空間①を音源とした場合には、音源空間内の

振動・音響エネルギは開空間⑤に一次元的に伝達される。 Fig. 2.28 に、モデル A の関空

間①にスピーカー音源を設置した場合について、各閉空間と音源空間(閉空間①)との音

圧レベノレ差/j.L p、すなわち音圧レベノレ減衰量を示す。また、 Fig. 2.29 には、周波数別に

音圧レベノレの減衰量 !1 L p の変化を示す。

音圧レベルの減衰量は高周波数ほど大きくなる傾向を示すが、パネノレの限界周波数

Cfc = 7472Hz) の存在する 8kHz バンド付近では減衰量が急激に小さくなる。限界周波数

付近では音から振動または振動から音へのエネルギ変換が効率良く行われるために、音が

良く伝達される結果となっている。また、音源空間①に隣接している閉空間②では全周波

数において音圧レベルは 10dB 以上も急激に減衰する。しかし、閉空間③→④→⑤と伝搬距

Fig. 2. 29 Measured sound red uction of spaces 
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Fig.2.30 Measured acceleration reduction of panels 

(Speaker set in space ( ) 
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離の増加に対する音圧レベルの減衰量の増加は少なくなる傾向を示す。一方、各関空間を

構成しているパネルの振動加速度レベルの減衰量 ~La は、 Fig. 2.30 に示すように、伝搬

距離に比例して増加する。閉空間②を構成しているパネノレ回においても、音圧レベルの減

衰量の変化に対応するような急激な減衰量の変化はなく、振動加速度レベルの減衰量は 5dB

程度である。

次に、モデノレ B の実験結果について考察する。前述したように、モデノレ B は 6 つの閉空間

が上下と左右に二次元的に結合しており、関空間①を音源とした場合には、音源空間内の

振動・音響エネ jレギは関空間⑥に二次元的に伝達される。 Fig. 2.31 に、モデル B の関空間

①にスピーカー音源を設置した場合について、各閉空間と音源空間(関空間①)との音圧

レベル差 ~Lp、すなわち音圧レベノレ減衰量を示す。また、 Fig. 2.32 には、周波数別に音

肋del B 
o 1 kHz 

圧レベ jレの減衰量 ð. Lp の変化を示すロ

モデノレ A の結果と同様に、音圧レベ jレの減衰量は周波数に比例して増加するが、パネ jレ

の限界周波数 (fc = 7472Hz) 付近では減衰量が低下する。また、音源空間①に隣接して

いる閉空間②および④での減衰量は 10dB 以上となる。音源空間①から離れた閉空間③，⑤，

⑥での音圧レベ jレの減衰量はほぼ同じである。

Fig. 2.28 のモデノレ A の結果と Fig. 2.31 のモデル B の結果を比較すると、音源空間に

隣接する関空間(モデ jレ A の場合は関空間②、モデノレ B の場合は関空間②，④)での減衰

はほぼ同じであるロ音源空間から 3 番目の開空間(モデルA の場合の関空間③、モデノレ B の

場合の閉空間③，⑤)での減衰量もほぼ同じになっている。しかし、モデル A の場合の閉空

間④とモデル B の場合の閉空間⑥は、音源空間からの距離は同じであるが、モデノレ A の場

合の減衰量の方が約 6dB 大きくなっている。この結果は、モデ jレ A では音源空間からの振

動・音響エネノレギが一次元的(1つの伝達経路)に伝達されるのに対して、モデル B では二

次元的(複数の伝達経路)に伝達されることによって、振動・音響エネノレギがより多く伝

達されることを示している。

これらの結果から、音響加振によって閉空間内に形成された音圧が音源空間を構成して

いる壁面の振動(二次固体伝搬音)に変換される過程で振動・音響エネルギは大きく減衰

する。しかし、振動に変換された後の構造物内の伝搬過程での減衰は小さい。また、パネ

ルの限界周波数付近では他の周波数に比べて音と振動のエネノレギ変換が効率よく行われる

ために音がよく伝達する。振動・音響の伝達経路が多くなることによって伝達される振動・

音響エネルギが増加することなどがわかる D

(2) パネルの直接加振の場合

モデノレ A の関空間①を構成しているパネル固に取り付けた小型起振器を用いてパネノレを

直接加振した。 Fig. 2.33 に音源空間(閉空間①)と各閉空間との音圧レベノレ差 ~Lp、す

なわち音圧レベノレ減衰量を示し、 Fig. 2.34 に周波数別の音圧レベル差 ð. L ρ を示すロまた、

Fig. 2.35 には、各閉空間を構成しているパネノレの振動加速度レベル差 ~La を示す。

Fig. 2.33 に示した音圧レベノレ減衰量は周波数の増加に比例して増加する。しかし、 Fig.

2.28 に示した音響加振の場合と異なり、パネ jレの直接加振の場合には、限界周波数(ん=

7472Hz) 付近における減衰量の低下は現れていない。また、 Fig. 2.34 に示した音圧レベ

ルの減音量は、音響加振の場合よりも小さくなっている。この結果より、パネルの直接加

振の場合には、起振源からの振動(一次固体伝搬音)による振動・音響エネノレギの伝達が

由
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50 支配的であるために、関空間内の音圧レベルはパネルの振動によって決定されていると考
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えられる。このために、限界周波数付近における減衰量の低下が現れず、減衰量も小さい
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くなっていると考えられる。

各閉空間を構成しているパネルの振動加速度レベルの減衰量は、音響加振の場合 (Fig.

IK 2K 4K 

ー→ f (Hz) 

8K 16K 

2.30) と直接加振 (Fig. 2.35) の場合でほぼ同じになっている口すなわち、鋼板構造物

での振動・音響エネノレギの伝達は振動による伝搬が支配的となるために、音源が音響加振

の場合であっても、一度、音圧から振動に変換されたエネルギは主に振動によって構造物

内に伝達されるものと考えられる。

(3) SEA 法計算との比較

。

Fig.2.33 Measured sound reduction of spaces 

(Exciter installed on panel 固)

関空間①内を音響加振した場合について、音源空間と各関空間との音庄レベ jレ差の計算

結果と実験結果とを比較する。 Fig. 2.36 にモデル A の場合、 Fig. 2.37 にモデノレ B の場
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2.5 . 5 音圧レベルおよび振動加速度レベル

モデ jレ A とモデ lレ B の 2 種類の鋼板構造モデルに対して、関空間を音響加振した場合と

関空間を構成しているパネルを直接加振した場合について、各閉空間の音圧レベルおよび.。

各パネルの振動加速度レベルの実験結果と SEA 法の計算結果とを比較することによって計

算精度の検討を行う。

。

SEA 法の計算では、音響加振の場合には音源空間内の実測音圧レベルを対応する音場要

素の音圧レベノレとして入力し、パネノレの直接加振の場合には加振源パネルの実測振動加速

度レベルを対応するパネ jレ要素の入力データとした。 SEA 法のモデル化においては、 2.2.3 項

で述べた等価内部損失パワーによりモデル化構造から外部へ流出する損失ノぐワーを考慮す

る。また、パネル要素の内部損失係数は、 2.3.2 項で述べたE鉛メッキ鋼板での実験値を用

fc =7472Hz 

。

IK 2K 4K  

一一 f (Hz) 

8K 16K 

~ 
Model B 

ロ

いる。

(1)鋼板構造モデル A の場合

最初に、モデノレ A の関空間①を音響加振した場合について、閉空間内の音圧レベノレとパ

fc=7472Hz 
ネルの振動加速度レベルの実験結果と計算結果を比較する。

。

IK 2K 4K 

ー.. f (Hz) 
8K 16K 

Fig. 2.38 に、音源空間①に隣接している閉空間②内の音圧レベルを示す。計算結果は、

全周波数域において実験結果とよく一致する。 Fig. 2.39 には、関空間①から最も離れた関

空間⑤内の音圧レベノレを示す。 Fig. 2.38 と比べると、特定の周波数( 1. 25kHz 、 5kHz 、

16kHz) においては計算結果と実験結果との差が大きくなっているものの、全体的にはi: 5dB 

以内で計算結果と実験結果は一致する。 Fig. 2.40 には、関空間②を構成しているパネノレ

Fig.2.37 Comparison between measured and 

calculated sound reduction 

(Speaker set in space () 

合の結果を示す。 SEA 法の計算精度を確保するために、周波数範囲は関空間を拡散音場、パ

ネノレを拡散振動場として取り扱える範囲、すなわち 2.3.1 項で示したように、開空間および

パネ jレの固有振動モード数が 1/3 オクタ- 7'バンド内に 4 個または 5 個以上存在する範囲と

した。

モデ jレ A の場合の SEA 法の計算結果は、パネルの限界周波数 Cfc = 7472Hz) の存在す

る 8kHz バンド付近で音圧レベノレの減衰量が低下する実験結果の傾向と非常によく一致する。

また、音圧レベル差については、音源空間に近い関空間ほど計算結果と実験結果は良く一

致する。この場合、i: 5dB 以内で計算結果と実験結果は一致している。

モデノレ B の場合もモデル A の場合と同様に、 SEA 法の計算結果と実験結果とは良く一致

する 。 振動・音響エネルギの伝搬経路が複雑な場合にも、 SEA 法の計算によって音圧レベ

ノレあるいは振動加速度レベルの減衰をi: 5dB 程度の精度で推定することができる。

90 

Model A S閃ce ② M凶el A Spoce ⑤ 

。

¥ 
~一、、一。、、õー一o---do/ G 

o Meosured o MeaslXed 

一一 Colculロ1凶 日 一一一 Calculoted

。

。

fc=7472Hz fc=7472Hz 

40 ' 
IK 2K 4K 8K 16K IK 2K 4K 8K 16K 

一→ f (Hz) 一-- f (Hz) 

Fig.2.38 Comparison between measured 

and calculated sound pressure 

levels 

(Speaker set in space () 

Fig.2.39 Comparison between measured 

and calcula ted sound pressure 
levels 

(Speaker set in space () 

A

斗AFO 

F
h
U
 

FO 



80 80 

Sp民巴②Mod自 1 A 120 120 
S凶ce ⑤Model A 

。

。

。

。

。~トトヘ

o Meosured 

- Colculoted 

70 

印
白
川
叩

(
∞
℃)
a
J
4
|
 

。

。

70 

o Meロsured

一一一 Cロ Iculoted

Ponel 函

。
。

Model A 

。

110 

∞

m
m
 

(
∞h
u
)
O
J
4
ー
ー

Ponel 回

。

。

Model A 

。

110 

_1∞ 
∞ 
てコ

.5 9(コ

。
。。

。o Measured 

-一一 C口 Iculoted
。

。

。o Meosured 

-一一 Colculoted

BO 

16K 

panel 図)

。

2K 4K 

-ー f (Hz) 

Fig.2.43 Comparison between measured 

and calculated sound pressure 

levels 

(Exciter 

fc=7472HZ 

8K 

on installed 

30 

20 
16K 

panel 固)

fc=7472Hz 

4K 

一一 f (Hz) 

Fig.2.42 Comparison between measured 

and calculated sound pressure 

levels 

(Exciter installed 

8K 

on 

2K IK 

30 

20 fc=7472Hz 

16K 

Comparison between measured 

and calculated acceleraton 

levels 

(Speaker se t 

8K 2K 4K 

ー→ f (Hz) 

IK 

F刕.2.41 

70 

日3

fc=7472Hz 

16K 

Comparison between measured 

and calculated acceleraton 

levels 

(Speaker 

8K 2K 4K 

ー- f (Hz) 

IK 

Fig.2.40 

70 

60 

Ponel 図Model A 

。

。

。

。

。

。

。

。

o Meosured 

一一印刷loted

IC氾

90 

Ponel 回Model A 

。

。

。

。

。

o Me口sured

-cロ Iculot凶

100 space () ln space () set lD 

。

(
∞U
)
O
J
4
1
1
1
 

回の振動加速度レベルを示し、 Fig. 2 .4 1 には、閉空間⑤を構成しているパネル図の振動

音源空間から最も離れたパネル図の場合には、実験結果と計算結果

パネノレの振動加速度レベノレについても実験結果と計算結果とは非との差は大きくなるが、

加速度レベノレを示す。

常に良く一致していると言えるロ

fc =7472Hz fc :7472 Hz 

ま〉
音庄レベ lレだけではなく、振動加速度レベ jレを含む構造全体において実験したがって、

40 
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--f (Hz) 

Comparison between measured 

and calcula ted accelera tion 
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16K 8K IK 
40 

Fig.2.45 

4K 
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F刕.2.44 Comparison between measured 

and calculated acceleration 

levels 

(Exciter 

16K 8K 2K IK 音響加振される構造物に対しては、

閉空間内の音圧レベルとパネノレの振動加速度レベノレを、全体的には:t 5dB 以内、特定の周

そして、結果と計算結果がよく対応していると言える。

波数範囲では:t 3dB 以内の精度で計算できるものと推定できる。

panel[QJ) on installed panel 固)on installed 
モデル A の関空間①を構成しているパネル固を直接加振した場合について、関空次に、

音響加振とパネルの直接加振に対で検討した SEA 法のパラメータを用いることによって、閣内の音圧レベルとパネルの振動加速度レベノレの実験結果と計算結果を比較する。

する構造物内の音圧レベ jレと振動加速度レベルを精度良く推定できる。本論文では、特に、Fig. 2.42 に関空間②内の音圧レベルを示し、 Fig. 2.43 に閉空間⑤内の音圧レベノレを示

パネノレの内部損失係数のモデノレ化構造から外部へ流出する損失パワーの考慮すると共に、周波数 4kHz 以下の低中周波数域においては、計算結果は実験結果と土 5dB 以内の精す。

モデル A における SEA 法の計推定精度の向上によって、 SEA 法の計算精度を向上させた。また、高周波数域では計算結果と実験結果のレベル差は大きくなるが、度で一致している。

算精度は、全周波数域では::!: 5dB 程度、特定の周波数域では:t 3dB 程度である。Fig. 2 .44 には閉空間②を構成している周波数に対する音圧レベルの傾向は一致している。

(2) 鋼板構造モデノレ B の場合パネノレ回の振動加速度レベノレを示し、 Fig. 2.45 には関空間⑤を構成しているパネノレ図の

振動・音響エネノレギの伝達経路が複雑な場合について、 SEA 法による音圧レベルと振動この場合にも、加振源から離れたパネル図において計算結果と振動加速度レベルを示す。

Fig. 2.23 に示したモデノレ B にお加速度レベノレの計算精度を実験結果と比較して検討した。ほぽ:t 5dB 程度の精度で計算結果と実験結果は一致してい実験結果の差が大きくなるが、

モデル A と同様に、いて、 関空間の音響加振とパネノレの直接加振の実験を行い、実験結果る。

57 -

と SEA 法の計算結果とを比較した白したがって、 2.2 節で示した SEA 法の基礎式にしたがって構造物をモデ jレ化して、 2.3 節

56 



モデノレ B の閉空間①の内部音場をスピーカーで音響加振した場合について、関空間①と

隣接している閉空間②内の音圧レベルを Fig. 2.46 に示し、関空間①から最も離れた関空

間⑥内の音圧レベルを Fig. 2 .4 7 に示す。また、 Fig. 2.48 に関空間②を構成しているパ

ネノレ図の振動加速度レベノレを示し、 Fig. 2.49 に閉空間②を構成しているパネノレ図の振動

加速度レベ jレを示す D

一方、モデノレ B のパネノレ巴を直接加振した場合について、閉空間②内の音圧レベノレを Fig.

2.50 に示し、閉空間⑥内の音圧レベルを Fig. 2.51 に示す。また、 Fig. 2.52 にパネ lレ図

の振動加速度レベノレを示し、 Fig. 2.53 にパネル図の振動加速度レベルを示す。

これらの結果から、振動エネルギの伝達経路が複雑なモデノレ B においても、モデノレ A と
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同様に、音響加振とパネルの直接加振に対する SEA 法の計算結果と実験結果が良く一致す

ることが明らかである。すなわち、モデル構造から外部へ流出する損失パワーを考慮する

と共に、パネルの内部損失係数などの SEAパラメータの精度を向上させることによって、 SEA

法の計算精度を改善することができる。モデノレ B において、 SEA 法による音圧レベルと振

動加速度レベルの計算精度は、全周波数域ではi:: 5dB 程度、特定の周波数域では:t 3dB 程

度である。
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開空間を構成しているパネルの板厚が異なる場合について閉空間内の音圧寸法が同一で、造モデル C を用いて SEA 法の計算精度の検討と固体伝搬音の伝達特性を検討する。

音源空間①の上部方向に隣接している開空間④と⑦の音圧レベルレベルを比較検討する。( 1 )大きさの異なる閉空間の取り扱い方法の検討

ここで、関空間①2.55 に示す。について、実験結果と SEA 法の計算結果を比較して Fig.モデノレ C の関空間①、②、③の聞の間仕切りパネル回と図を取り外して、基本の関空間

閉空間④は板厚 1.6mm のパネノレ、閉空間⑦は板厚 1.0mm のパは板厚 3.2mm のパネル、また、閉空間⑤と⑥寸法 768mm X 600mm X 480mm の 3 倍の容積の関空間を構成する。

ネルで構成されているロ この場合の板厚の異なるパネノレ閣の結合損失係数は、 2.3.3 項の Fig.の聞の間仕切パネル固を取り外して、基本の閉空間寸法の 2 倍の容積の関空間を構成する。

(2 .4 2) 式から求める。2.14 に示したパネノレ間の平均透過率 τm を用いて2.11 から Fig.このとき、モデル C の閉空間①内に小型スピーカーを設置して音響加振する。実験では、

Fig. 2.55 においては、計算結果と実験結果との傾向は全周波数域において一致している歩
A
F

SEA 法の計算の音源入力データとして閉空間①の音場要素に実測音圧レベノレ値を用いる口

この原因としては、供試モが、計算結果の方が実験結果よりも 3--4dB 大きくなっている。関空間①、②、③と、⑤、⑥をそれぞれ 1 個の音場要素で定た、 SEA モデノレにおいては、

ヂノレの板厚の異なるパネ jレ結合部が完全な剛結合になっておらず、結合部での平均透過率義して、要素間の音響透過率を T=1 と仮定してモデル化する。

あそこで、平均透過率を理論値の 50% 、が理論値よりも低下していることが考えられる。音源空間①に隣接する空間②と③の音圧レベルについて、 SEA 法の計算2.54 に、Fig. 

(2 .4 2) 式においてパネル聞の有効結合長さが実測長の 50 %に低下るいは見方を変えて、結果と実験結果を比較して示す。 SEA 法の計算結果と実験結果は、全周波数域において良

したと仮定して計算すると、 Fig. 2.56 に示すように、実験結果と計算結果とは良く 一致すこの結果より、多数のパネノレ要素で構成される大きな関空間を取り扱うく一致している。

(2.3) 式より、パネノレ結合部の平均透過率が 50%低下すると、(2.42) 式とるようになる。1 つの閉空間を数個の小さな関空間で分割し、隣接する空間の聞に音場合の一方法として、

この結果、要素の振結合損失係数 ηij・は 1/2、要素への伝達パワー Pij も 1/2 に低下する。以下響透過率 τ= 1 の仮想間仕切りパネノレでモデル化する方法が有効であると判断できる。

(2.11) 式より要素の振動加速度レベルは 3dB 低下動エネルギが 1/2 になり、 (2.9) 式とFig. 2.24 に示したモデノレ C を構成するパネノレ回、[!]hに示すモデル C を用いた実験では、

パネル聞のエネルギの平均透過率の低下により、要素に伝達すなわち、することになる。そして、 SEA モデノレにおいてはこれらのパネルを音響透過率 τ= 1 の仮想国を取り外した。

される振動・音響エネノレギが低下することによってパネ jレ要素の振動加速度レベルあるい間仕切りパネルでモデル化した。

は音場要素の音圧レベルが低下する。音響加振の場合(2) 

80 
開空間のこのとき、モデノレ C の関空間①内に小型スピーカーを設置して音響加振する。

_~ /000  
門，.--- 司、'" /r、_，-句、一ーー 円
唱〆ロロロニ\i，Jγ \ζ 

-ロロロロロ\?
11 、

一口、注

目

Model C 

ロロロロ円、
/ーーーへ〈 ー Q.' "{f"""1:l"ï:才、Q、ヘ

‘、 U_.' 、,......- 司、豆

、口\

、8

。

70 

ω
ω
 

(
∞
℃
)
巳
」

4
1

Mode I C 

。 o
o 0 

90 

70 

ω
m
ω
 

∞
3
3
1
0
 

8 
Spoce ⑦ 
o Meosur巴d
--ー Colculoted

Spoce @ 
o Meosured 

- Colculoted 

40 

?JJ 
Spoce ⑦ 

ロ Meosured
---Colculoted 

Spoce ④ 
0 怜osured
一一 Colculoted

Model C 

l∞ 

90 

m
w
市

(
∞
刀
)
己
」
+
|

S凶ce ③
ロ Meosured
一ー Colculoted

Spoce ② 
o M印sured

- Co Iculoted 

ω 

2K 4K 
-f  (Hz) 

Fig.2.56 Comparison between measured 
and calculated sound pressure 
levels. with coupling 1055 factor 
0.5 xηIj from ep. (2.42) 

(Speaker 5et in 5pace () 

16K 8K IK 
20 

8K 2K 4K 
--f (Hz) 

Fig.2.55 Comparison between mea5ured 

and calculated sound pre5sure 

levels , with coupling 105s 

factor η ;j from ep.(2.42) 

(Speaker set in 5pace () 

16K IK 

40 

30 
2K 4K 

ー-- f (Hz) 
Fig.2.54 Comparison between measured 

and calculated sound pressure 

levels , withou t parti tion 

panels between two spaces 

(Speaker set in 5pace () 

16K 8K IK 

5J 

40 

61 60 



ハ
u
n
〉
ハ

U

Q
υ
-
f
F
t
 

(
白
百

卓越しやすくなり、他の周波数域の実験結果と異なる傾向を示していると推定される。
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したがって、パネルの板厚および閉空間の容積の異なるモデル C において、開空間が音

響加振される場合、パネ jレ結合部の平均透過率を理論値の 50% と仮定して計算を行うこと

によって、 SEA 法の計算精度は十分に実構造物の固体伝搬音計算に利用できるものである

と言える。また、 SEA 法では、パネル結合部の平均透過率を SEA パラメータの 1 っとして

任意に設定できるので、 SEA 法の計算結果と実験結果とを比較することによって、平均透

過率を実験的に決定することができる。

(3) パネルの直接加振の場合

モデル C の閉空間①を構成するパネ jレ固に直接小型起振器を取り付けて加振した場合の

各関空間の音圧レベルについて、実験結果と計算結果を比較して SEA 法の計算精度を検討

する。 SEA 法の計算では、加振源入力データとして、パネ jレ要素固に実測振動加速度レベ

ノレ値を与える。また、パネル結合部の平均透過率を、前述の音響加振の実験結果から、理

論値の 50% と仮定する。

Fig. 2.58 に、関空間①、④、⑦の音圧レベルの計算結果と実験結果を比較して示す。関

空間①の音圧レベルについては、ほとんどの周波数域において実験結果が計算結果より大

きくなっている。この原因は、閉空間①に設置されている起振器自体から発生する音圧レ

ベルの影響と推定される。しかし、関空間④と⑦の音圧レベ jレについては、音響加振の場

合と同様に、パネルの板厚の異なるモデルにおいても、計算結果と実験結果は全周波数域

において良く一致している。

日(
]
」

Fig.2.57 Comparison between measured 
and calculated sound pressure 
levels , with coupling los5 factor 
0.5 x η ij from ep. (2.42) 

(Speaker set in space ( ) 

この結果より、板厚の異なるパネノレで構成されている鋼板構造物の場合、 SEA 法の計算

精度には、パネル要素閣の結合損失係数の推定精度が重要であることがわかる。 SEA 法の

実構造物への適用においては、全ての要素結合部について結合損失係数を実験的に求める

ことは不可能であるので、 2.3.3 項で示したように、要素聞の結合形式に対応した平均透過

率を解析的に算出して結合損失係数を推定する。この結合損失係数を用いた計算結果と実

験結果とを比較することによって、適用構造別、例えば一般鋼船、アルミ船、 FRP 船など

の構造および材料の異なる構造別に平均透過率を実験的に求めて利用する方法が有効であ

ると考えられる。

次に、閉空間の容積の異なる 3 つの関空間⑤、③、③の音圧レベ/レについて、実験結果と

SEA 法の計算結果を比較して Fig. 2.57 に示す。ここで、 Fig. 2.24 に示したモデノレ C の

関空間⑤と⑤との問には間仕切りパネルは存在せず、関空間⑤と⑥とで 1 個の閉空間を構成

している。したがって、開空間⑤と⑥とで構成される関空間の容積を基準にすると、閉空

間③の容積は 1/4、関空間⑨の容積は 1/16 になっている。また、 Fig. 2.56 の検討結果か

ら、パネノレ結合部の平均透過率を理論値の 50 %と仮定して計算を行っている。

Fig. 2.57 より、各閉空間の音圧レベルの計算結果と実験結果とは良く一致しており、大

きさの異なる関空間で構成されるそデノレにおいても SEA 法の計算を適用できることがわか

る 。 ただし、最も小さな閉空間⑨では、関空間の寸法と音の波長との関係から決定される

最低次の固有振動モードが 717Hz となるために、中心周波数 1kHz バンド以下の周波数域

では平均化に必要なモード数が少なくなっている口このために、閉空間内で共振モードが
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'--Fig. 2.59 に、関空間⑤、③、⑨の音圧レベルの計算結果と実験結果を比較して示す。
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1kHz 以下の周波数域を除くと、計算結果と実験結果はとは一致しており、の場合にも、

響加振の場合と同様に、大きさの異なる閉空間で構成されるモデノレにおいても SEA 法の計

算精度は十分であることがわかるロ

パネノレが直パネノレの板厚および関空間の容積の異なるモデノレ C において、したがって、

• • • 
。音響加振の実験結果から得られたようパネル結合部の平均透過率を、接加振される場合、

• 
• 一 10に、理論値の 50% と仮定して計算を行うことによって、 SEA法の計算精度は十分に実構造

-20 
物の固体伝搬音計算に利用できるものであると言える。
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calcula ted 

between 
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パネノレの板厚変化による振動加速度レベルの変化(4) 

accelera tion 

1.6J゚m and 

and 

level differences 

3.2mm panel 

Measured Fig.2.62 パネルの振動加速度レベルのモデノレ C において特定のパネノレの板厚を変化させた場合、

a 

a パネ lレ園、図は2.24 に示したモデル C では、Fig. 変化を実験と計算によって検討する。

取り外し自由な構造となっている。最初に、パネル図の位置に板厚 3.2mm のパネ jレ、パネ

また、ベルで音響加振すると、板厚の小さい方のパネノレの振動加速度レベルが大きくなる。そして、関空間②に小型スピーカーを設ノレ図の位置に板厚1.6mm のパネノレを取り付ける。

の存在する中心周波数 8kHz の周波板厚 1.6mm の場合には、限界周波数 (fc = 7472Hz) 置して音響加振を行う。次に、パネ jレ図の位置に板厚1.6mm のパネル、パネル固の位置に

(限界周波数 : fc 数バンドで振動加速度レベルはピークを示し、板厚 3.2mm のパネノレこれらの実験において、板厚 3.2mm のパネノレを取り付け、同様に関空間②で音響加振を行う。

の場合には中心周波数 4kHz の周波数バンドで振動加速度レベルはピークを示すロ3736Hz) すなわち二次回パネノレ図は直接音響加振され、パネ Jレ固は構造物内を伝搬してきた振動、

Fig. 2.61 に、パネノレ固の板厚を 1.6mm および 3.2mm に変化させたときのパネノレの振体音によって加振される。

この場合にも、板厚の小さい方のパネ jレの振動加速度動加速度レベルの計測結果を示す。Fig. 2.60 に、パネ lレ図の板厚を 3.2mm および 1.6mm に変化させたときのパネルの振

しかし、 Fig. 2.60 に示した直接音響加振されるパネノレの場合レベノレが大きくなっている。この場合、パネノレを全周波数域で約 90dB の一定音圧レ動加速度レベノレの計測結果を示す。

限界周波数の存在する周波数バンドにおける振動加速度レベルのピークは現とは異なり、

110 れていない。
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パネノレに向ーのパ化および板厚変化による内部損失係数の変化の影響が無視できる場合、80 80 

ワーが供給されるときには、板厚が 2 倍になると振動加速度レベノレは 6dB 減少することに70 70 

Fig. 2.62 より、中心周波数 2.5kHz 以下の周波数域では、板厚の変化に対応して振なる。60 60 

動加速度レベルが 3""' 6dB 変化しているロ実験結果と計算結果とは良く一致しており、 SEA

パネノレの板厚変化に伴う振動加速度レベ jレの変化の計算についても、十

分であると判断される D
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2. 6 固体伝搬音の解析・予測計算システム (30)(33) Table 2.4 Typical couplings between 

elements in the SEA program 
2.2 節から 2.5 節 の検討結果に基づいて、船舶および海洋構造物の実構造物を対象にした

固体伝搬音の解析 と予測計算を行うことができる SEA 法による汎用計算プログラムを開発

した 。 ここ では、本研究において開発した固体伝搬音の解析・予測計算 シ ステムの特徴と、

こ れ までの解析・ 予測計算 シ ステムからの改良点について述べる 。

2.6.1 システム構成

本解析・ 予測計算システムは、 SEA モデノレ作成部、演算部、作図・結果出力部の 3 つの
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サ ブシ ステムで構成されている。各サブシステム間の結合は、データファイノレのアクセス

に よ っ て行われる 。 Fig. 2.63 に全体システム構成を示す。

2.6.2 SEA モデル作成部

SEA モ デ jレ作成部では、モデ jレの構造データ(節点座標、要素定義、境界要素定義と境

界条件定義)、材料特性デー夕、加振カデータを読み込み、 SEA 計算モデルを作成する。本

シス テムで取り扱える要素は、 4 節点で定義される四角形のパネ jレ要素と 8 節点で定義され

る 六面体の空間音場要素の 2 種類である。入力された構造データから、各要素間の結合形式

と結合線長さまたは結合面積などの結合条件に関するデータを決定する。 Table 2 .4に SEA

モデル作成部で決定される要素聞の結合形式を示す。 2.5 節の模型実験の検討結果から、要

素聞の結合損失係数を実験結果を考慮して修正できるように、有効結合長さおよび有効結

合面積を入力できるようにしている。また、 2.2.3 項、 2.4節および 2.5 節の検討結果から、

境界要素と境界条件を定義することによってモデノレ化構造から外部へ流出する損失パワー

を境界要素の等価内部損失パワーで考慮できるようにしている。さらに、境界要素の定義

において、海水と接するパネル要素を定義することによって、海中への音響放射および音

響透過による損失パワーを境界要素の等価内部損失パワーとして考慮すると共に、水中放

射音の計算も可能になっている。最終的には、 SEA 法による固体伝搬音計算に必要な 5 つ

のデータファイル、要素形状デー夕、材料特性デー夕、要素内部損失デー夕、要素聞の結

合損失データおよび起振力データを作成する。

Fig.2.63 The principal data flow and computation 

chart of the SEA program 

2.6.3 演算部

演算部では、前述の 5 つのデータファイ ノレから、 SEA パ ラメータを算出して ( 2.1 ) 式あ
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るいは (2.2 1)式で定義されるパワーフロー平衡条件式の諸係数を求めた後、全要素につ

いての連立方程式を解くことによって、各要素の振動加速度レベ jレまたは音圧レベルを求

める 。 水中音に関しては、接水しているパネル要素の振動加速度レベノレから水中放射音パ

ワー、モデル内の音場要素の音圧レベ jレから水中透過音パワーを求める。水中音の計算法

のについては、後の 2.7.3 項で詳細に述べる。

2.7 船舶・海洋構造物への適用

これまでの検討結果をもとにして、船舶や海洋構造物の実構造物において、実験と SEA

法を用いた固体伝搬音解析を行うことによって、固体伝搬音の伝達特性と計算精度を明ら

かにする口

2.6.4 作図・結果出力部

作図・結果出力部では、モデノレの節点座標と要素定義の構造データを用いてモデル形状

2.7.1 ジャケット・ランチング・パージの固体伝搬音解析 (27) (29) (33) 

海洋構造物の l つである大型ジャケット・ランチング・パージを用いてデッキパネルの直

接起振実験を行って、実構造物における固体伝搬音の伝達特性と SEA 法による計算精度を

明らかにする。

をプロッターに作図出力してそデjレ化のチェックを行うことができる。この構造データは、
(1)ジャケット・ランチング・パージの概要 (24)

構造解析用の汎用 FEM ポストプロッセサーの入力データに変換が可能であり、汎用 FEM

ポストプロッセサーを用いてモデル形状をチェックすることができる。また、固体伝搬音

の計算結果に対しては、各要素毎の振動加速度レベ lレまたは音圧レベノレの 1/1 および 1/3

オクターブノてンドスペクト jレ図、各周波数バンド別の振動加速度レベル分布または音圧レ

ベル分布、振動加速度レベルおよび音圧レベノレのコンター図を作成することができる。さ

らに、計算結果データファイ lレと実験結果データファイルとを結合することによって、暗

実験対象構造物として、大型船舶とほぼ同一の大きさと構造を持ち、主機や補機などの

機器類が少なく、また全体構造を l つの箱型鋼板構造物と見なすことができ、これまでの検

討に用いた鋼構造モデルに比較的類似していることから、大型のジャケット・ランチング・

パージを選んだ。

振動、暗騒音、暗水中音の補正や計算結果と実験結果との比較を行うことができる。これ

らの作図結果や出力結果の具体例については、 2.7 節の船舶・海洋構造物の固体伝搬音解析

Fig. 2.64 に、ランチング・パージの一般配置図を示す。主要目は、長さ 198.12m、幅

5 1. 82m、深さ 12.20m、載貨重量 63 ， 079t である口構造は、中央部に隔壁で区切られた通

路があり、通路の両舷には 34 個のパラストタンクが配置されている。

出但巴Qにおいて示すロ

2.6.5 システムの制限

1 つの SEA計算モデノレで取り扱うことのできる要素数は計算機のメモリーの大きさによっ

て制限される。現在の計算機の環境では、最大要素数は 2000 である。 2000 要素以上の大

規模なモデ jレに対しては、複数の要素を l つの大きな要素に再定義することによって最大要

素数を 2000 個以下に低減することができる。

国体伝搬音の解析における制限として、このモデルでは、曲げ波による振動エネノレギの

伝搬だけを取り扱っており、明断変形などの縦波による振動エネノレギの伝搬の影響を考慮

することはできない。
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(2) 実験方法

岸壁に係船中のランチング・パージにおいて、タッピングマシン (B & K3204) を起振

源に用いて固体伝搬音の実験を行った 。 実験では、タッピングマシンを No.13 フレームの

位置の Up D eck 上に設置してデ ッ キパネノレを直接加振した 。 タッピングマシンは 500g の

重りが 1 秒間に 10 回落下することによって構造物を加振する機器であり、固体伝搬音の対

象となる 10kHz までの周波数域の加振が可能である 。

実験では、中央通路の壁面の振動加速度レベ lレと通路区画内の音圧レベルを計測した。振

動加速度レベルの計測位置は、通路壁に沿って 2 フレーム毎の壁面パネノレ中央とし、音圧レ

ベ jレの計測位置は隔壁で区切られた通路区画内の中央 2 か所とした。計測データをテープレ

コーダーに収録し、 1/3 オクタープバンドの周波数分析を行った。また、通路区画内での

スピー力一試験を実施して、区画内の平均吸音率を求めた。

( 3) 計算モデノレ

計算では、 Fig. 2.64 に示したランチング・パージの中央通路区画だけを対象として、壁

面で固まれた l つの区画を 1 個の空間音場要素、この区画を構成する各隔壁を l 個のパネル

要素として取り扱い、全体を 16 個の空間音場要素と 79 個のパネル要素でモデノレ化した。要

素総数は 95 個である。 Fig. 2.65 に、計算モデルを示す口モデ jレ化において 、 通路の両舷

にあるノイラストタンクはモデ jレ化の対象外の構造として取扱い、 2.2.3 項および 2.4 節の検

討結果から、外部構造に流出するパワーを境界要素の等価内部損失パワーとして考慮した。

( 4 ) 固体伝搬音の伝達特性

最初に、船体の船首尾方向の固体伝搬音の伝達特性について実験結果を検討する 。 Fig.

2.66 に、中心周波数 400Hz から 5kHz の 12 個の周波数バ ン ドについて、加振源からの壁

面の振動加速度レベルの減衰の状態を示す。 Fig. 2.66 から、壁面の振動加速度レベノレは加

振源から約1.8dB / フレームで減衰し、加振源から離れて振動加速度レベノレが低くなってく

ると暗振動の影響によってフレーム当たりの減衰量は小さくなり、加振源から遠く離れて

しまうと暗振動のレベルになる。これらの減衰特性は 12 個の周波数バンドにおいて同じで

ある。次に、タッピングマシンを設置した床面パネノレの振動加速度レベルの分布を Fig. 2.67 

に示す。 Fig. 2.67 より、加振点近傍ではパネノレの振動加速度レベノレの減衰が大きく、減衰

量は約 3.7dB/ フレームとなり、 Fig . 2.66 に示した通路壁の減衰量に比べて約 2 倍の値に

なっていることがわかる。

(5) 実験結果と計算結果の比較

振動加速度レベルと音圧レベノレの伝達特性に対する実験結果と計算結果を比較して計算

精度を検討する。計算には Fig. 2.65 に示した SEA 計算モデノレを用いて、加振源データと

To•01 elemen• S 
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Panel 
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F
b
G
J

G
J
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7
i
 

してタッピングマシンを設置したデッキパネルの実測振動加速度レベノレを用いた。また、パ

ネル要素の内部損失係数には、 Fig. 2.9 に示した 3.2mm のパネノレ単体実験結果からの推

定値を用い、空間音場要素の内部損失係数は、実測した平均吸音率を用いて (2.35) 式か

ら計算によって求めた。さらに、 Fig. 2.66 の実験結果を参照して、計算結果に対して暗振

動および暗騒音の補正を行った口

Fig. 2.68 に中心周波数 4kHz の周波数バンドでの振動加速度レベノレ、 Fig. 2.69 に同じ

周波数バンドでの音圧レベノレについて、実験結果と計算結果を比較して示す。 振動加速度

レベノレと音圧レベルの両方について、実験結果と計算結果の減衰傾向は良く一致し、 No.4 0

フレーム位置までは(減衰量/フレーム)値は同じである。しかし、 NO.40 フレーム位置よ

り加振源から離れるに従って(減衰量/フレーム)値は実験結果の方が小さくなる。この原

因としては、各通路区画の隔壁には出入り口があり、その関口部を通じて伝達されるパワー

の影響、両舷のパラストタンクを伝達してくるパワーの影響および暗騒音、暗振動の影響

が考えられる。すなわち、加娠源からの伝達距離が長くなるに従ってパワーの伝達経路が

複雑になり、モデノレ化されていないパワーの伝達経路の影響が現れてくるものと推定され

る 。 これらの結果より、 Fig. 2.64 に示した大型の海洋構造物のランチング・パージの中央

通路区画だけを対象とした簡易モデノレにおいて、パラストタンクに流出するパワーを境界

Calculo• ing model 

Fig.2.65 Calculating model for the passage way 

in the Jacket Launching Barge 
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2.7.2 大型船の船底構造部の固体伝搬音解析 (33)

実船の固体伝搬音の実験や解析に関する報告は少なく、また SEA 法による実用的な精度

についても十分に検討されていない。そこで、長さ 130m の大型船舶の船底構造部の固体

伝搬音の解析に SEA 法を適用して、実構造物におけるモデル化を検討すると共に、実験結

果との比較により計算精度の検討を行う。 SEA 法の計算には、 2.6 節に紹介した計算プロ

20 30 40 50ω70 80 
グラムを用いる。

Frome No. (1) 実験方法

実験および解析対象構造物として、長さ 130m、幅 13.6m、深さ 8.5m、排水量 2 ， 950t

の大型船船を選んだ。実験では、岸壁に係船中の船舶において、機関室内に設置されてい

るディーゼル発電機(出力 600kW、回転数 l ， 200rpm) を単独運転して、機関室の二重底

内底板および船体外板に取り付けられた振動加速度ピックアップで振動を計測、機関室内

に設置されたマイクロホンで騒音を計測した。計測された振動および騒音データについて

は、テープレコーダーに収録した後、中心周波数 250Hz から 8kHz の 1 / 1 オクターブバン

ド分析を行った。
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0 附DE No. : 61 - 1∞ 
口 PANEL 陥. : 75 - 92 ， 93叶04
o SPACE No. : 337-348 

(2) 計算モデル

Fig. 2.70 と Fig. 2.71 に、機関室を対象にした計算モデルを示す。固体伝搬音の解析

を行うために、機関室を 184 個のパネ lレ要素と 27 個の空間音場要素でモデノレ化し、要素総

数は 211 、節点総数 160 となった。

実船構造に対して構造部材および空間を全てモデル化することは不可能であるので、実

験結果との対応が取れる範囲での簡易化が必要である 。 ここでは、モデル化に際して、以

下の簡易化を行った 。
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Q
U
 

ウt

E ーーーーー一一一一一一一士一一一一一一一一一一 一II.'-

~ 

ι 

多レ タ〉

~ 

ι 

Fig. 2. 71 -1 Details of the SEA model 

Q
U
 

司f



①モデノレ化の範囲

振動加速度および騒音計測の範囲が機関室区画に限られていることから、 Fig. 2.70 に示

したように、船首尾方向には機関室の範囲、甲板方向には船底から上甲板の範囲を対象に

モデル化した。 モデノレ化されていない船首側および船尾側構造と上部構造に対しては、 2.2.3項

および 2.4 節の検討結果から、機関室モデルの境界要素において、これらの外部構造に流出

する パ ワーを等価内部損失パワーとして考慮した。

②要素の種類

jレ要素に対しては水中への音響放射損失パワー、このパネル要素を介して水中と結合して

いる空間音場要素に対しては水中への透過損失パワーを等価内部損失パワーとして考慮し

た。この場合の音響放射率の計算には、 (2.32) 式に示した G.Maidanik の式に海水の音

響抵抗値を用いた。

⑦曲面の取り扱い

船体構造を全て平面パネ jレでモデ/レ化し、結合線は全て直線とした。曲面の場合には、 4

個の節点で固まれる平面で近似して四辺の寸法と面積を決定した。

⑧要素の分割法

SEA 法を用いる場合、計算結果の信頼性は対象とする周波数帯域に存在するモード数に

関係し、モード数が多いほど増大する。文献(1 2) によると、船舶のような板構造物にお

ける適用限界は、 1 / 1 オクタープバンド内のパネノレ要素のモード数Np が Np ミ 15 '" 20 であ

る。 (2.22) 式より、パネル要素のモード数は、パネノレ要素の面積に比例して板厚に反比例

する。本モテ:)レの場合には、パネル要素のモード数が SEA 法の適用範囲になるように、船

首尾方向は 2 フレーム幅(約 4m) を基準とし、甲板方向は甲板高さ(約 4m) を基準に要

素の分割を決定した。また、要素分割を細かくせずにエネノレギの主要な伝達経路をモデル

化において考慮するために、実構造物において一部の不連続な壁については、その位置を

要素の分割に合わせて移動させた。

⑨付加水質量の影響

接水しているパネノレ要素に対しては、 (2.22) 式の代わりに (2.62) 式を用いてモード数

Np を求めた (34) 。

2.6 節で新しく開発したプログラムで取り被うことができる要素は、四辺形のパネル要素

と多面体(最大 20 面体)の空間音場要素の 2 種類である。したがって、ここではパネル要

素と空間要素で機関室構造のモデル化を行った。

③要素閣の結合形式

Table 2.4に示したパネル要素聞の結合形式に対しては、 Fig. 2.11 から Fig. 2.14 に

示した曲げ波のランダム入射透過率だけを考慮した。すなわち、固体伝搬音に影響するの

は曲げ波のエネノレギの伝搬だけであり、縦波などの他の波によるエネノレギの伝搬は小さい

と仮定して無視した白さらに、 2.5 節の模型実験結果から得られたように、パネノレ結合部の

平均透過率を理論値の 50 %と仮定した。

④機械類の重量の影響

機械類が船体構造に取り付けられることによって、船体構造部材の局部的な重量や剛性

が変化してパネノレ要素内の振動加速度レベル分布が変化する。しかし、各パネル要素が持っ

ている振動エネノレギ (ω3Ep=ρρS(α2) )の変化に対する影響は小さいと仮定して、機械類の

重量および剛性の影響を無視した。そして、実船内の振動加速度レベルの計測位置につい

ては、できるだけ機械類の重量および剛性の影響の少ない場所を選定した。

⑤スチフナの影響

パネノレ要素がスチフナ付きパネノレの場合には、要素内の剛性分布によって振動加速度レ

ベノレ分布が変化すると共に音響放射効率も変化する。しかし、要素分割の基本位置をウェ

ブフレーム位置(大骨位置)および甲板位置として、パネル要素聞の結合部にある大型の

スチフナは集中質量としてモデノレ化し、パネル要素内にある小型のスチフナを無視するこ
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ここで、

S: 平板の面積 (m2 ) 

ρρ=ρけ:平板の面密度 (kg/m2 )

ρρ: 平板の密度 (kg/m3 )

h: 平板の板厚(m) 

とによって、パネル要素を均一パネルでモデル化したロ

⑥水中への音響放射の影響

船体外板から水中に放射される音響パワーの損失を考慮するために、接水しているパネ

B'= _E h
3 

= 2 :平板の曲げ剛性 (Nm)
12 ( 1 一 ν4 ) 

E: ヤング率 (N I m2
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ν: ポアソン比 ①船体外板および内底板の振動加速度レベノレ

Fig. 2.75 から Fig. 2.78 に、船体外板の振動加速度レベルの計算結果と実験結果を比

較して示す。周波数範囲は、 250Hz から 8kHz とした。また、 Fig. 2.79 から Fig. 2.82 

に、二重底内底板の振動加速度レベルの計算結果と実験結果を比較して示す。

SEA 法の計算結果は、 Fig. 2.72 に示した船底構造を 21 個のパネル要素でモデノレ化した

各パネノレ要素内の平均振動加速度レベルである。一方、実験結果は、各パネル要素内のー

か所の代表点で測定された振動加速度レベノレある。また、文献(1 2) の実船の船体外板の

振動加速度レベ jレの計測結果では、スチフナ位置とパネル中央位置の振動加速度レベノレ差

ρω a 1 
付加水質量係数

ρp h π j 1 + (a / b)2 

a : 平板の幅 (m)

b : 平板の長さ (m)

ρω: 水あるいは海水の密度 (kg/m3 )

(3) 振動加速度レベノレの計算結果と実験結果

機関室内のディーゼノレ発電機を単独運転した時の船底構造部材の振動加速度レベルにつ

いて、計算結果と実測結果を比較して計算精度を検討する。 Fig. 2.72 に実船の左舷側機関

室の船底構造、内底板 (Tank Top Plate) 、船体外板 (Hull Plate) 、隔壁 (Bulkhead)

を示す。図中には、ディーゼル発電機の位置、計算モデノレの要素分割と要素番号を示す。

固体伝搬音の入力音源として、ディーゼル発電機の機械台から船底構造に伝搬する振動

とディーゼノレ発電機から直接に機関室内に放射される音圧の 2 つを取り扱う。振動に対する

計算の入力には、ディーゼノレ発電機が設置されている近傍の内底板で実測した振動加速度

レベル(1 0 点)の平均値を音源位置に対応しているパネノレ要素 (No.45) に与えた。 Fig.

2.73 に入力データに用いた振動加速度レベ jレを示す。また、音圧に対する計算の入力には、

機関室内で実測した音圧レベノレ (7 点)を各測定位置に対応している空間音場要素に与えた。
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Fig. 2.74 に入力データに用いた音圧レベノレを示す。
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がi: 5dB である。これらから判断して、実船における SEA 法の計算精度の目安をi: 5dB と

考えると、船体外板および内底板の計算結果と実験結果は、前述した計算モデルの簡易化

にもかかわらず、各周波数とも良く一致していると言える D

しかし、いくつかの計測位置あるい周波数において、計算結果と実験結果とのレベル差

がi: 10dB 以上の場合が存在する。実船実験では、ディーゼル発電機を運転することによっ

て、これに付属するポンプなどの機器類の振動や配管の振動が二次的に発生する口したがっ

て、計算結果と実験結果とのレベル差の主原因としては、船体外板および内底板に取り付

けられている小型機器や配管の支持の振動であると考えられる D

これらの結果から、大型船舶の固体伝搬音の解析に SEA 法が有効であり、特に複雑な構

造を簡易化して計算モデルを構築することが重要であると言えるロ本論文で示した簡易化

の方法とこのモデ jレによる計算結果は、固体伝搬音の解析において実用的な計算精度を得

るための目安として有効である。

②船体外板および内底板の振動加速度レベノレ分布

SEA 法の計算によって、船底構造の固体伝搬音の伝搬特性を解析する。 Fig. 2.83 に船

体外板の振動加速度レベル分布の計算結果を示し、 Fig. 2.84 に二重底内底板の振動加速度

レベノレ分布の計算結果を示す。船体外板の振動加速度レベルは約 1.5dB/ フレームで減衰す

る。一方、内底板の振動加速度レベルは、周波数 8kHz 以外では、約 2.5dB/ フレームで減

衰する。音源であるディーゼノレ発電機が設置されている内底板の方が船体外板よりも振動

加速度レベルの減衰が大きい。この結果は、 2.7.1 項のジャケット・ランチング・パージの
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動が伝達される内底板ではフレーム当たりの振動加速度レベルの減衰が大きく、加振源か

ら離れることによって加振源からの振動の伝達経路が多様化している船体外板ではフレー

ム当たりの振動加速度レベルの減衰が小さい。

③二次固体伝搬音の影響

機関室内のように騒音発生源から直接に室内へ放射される音圧レベノレが 100dB 以上とな

るような音圧レベルの非常に大きな場所では、騒音発生源から船体構造へ振動として直接

に伝達される振動エネルギに比べて、室内に形成された音場の音圧によって船体構造に誘

起される振動によって伝達される振動エネルギが無視できなくなると推定されている。騒

音発生源からのエネルギ伝達過程において、前者は一次固体伝搬音、後者は二次団体伝搬

音と定義されている。しかし、これまでの船舶の騒音の解析方法 (6) では、一次回体伝搬音

と 二次固体伝搬音を同一手法によって解析することができず、船内騒音に対する二次回体
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伝搬音の影響についてはほとんど検討が行われていない。

2.2 節で述べたように、 SEA 法は構造体間および構造体と音場開との振動エネノレギの伝

搬を定式化しており、構造体の振動と音場の音圧を同一に取り扱うことができる。本論文

では、 SEA 法の計算によって、船底構造の固体伝搬音に対する二次固体伝搬音の影響を解

析する。

固体伝搬音の入力音源として、ディーゼ jレ発電機の機械台から船底構造に伝搬する振動

とディーゼル発電機から直接に機関室内に放射される音圧の 2 つを取り扱うことによって、

二次固体伝搬音の影響を解析する。

Fig. 2.85 から Fig. 2.88 に、計算モデノレに実測振動加速度レベノレ (Fig. 2.73) と実測

音圧レベノレ (Fig. 2.74) を同時に入力した場合の計算結果と実測振動加速度レベノレだけを

入力した場合の計算結果を比較して示す。この 2 つの計算結果の差が二次回体伝搬音の影響

と考えられる。計算結果から、船体外板の振動加速度レベルに対して、周波数 500Hz 以下

では一次回体伝搬音の影響が支配的であるが、周波数 1Hz 以上では二次固体伝搬音の影響

が支配的になる。二次回体伝搬音が支配的になる周波数帯域は、船体外板のパネノレ要素の

音響放射効率が大きくなる周波数帯域と対応している D この周波数帯域では、パネル要素

の振動から空間音場要素の音圧へのエネノレギの変換および空間音場要素の音圧からパネル

要素の振動へのエネルギの変換が効率良く行われる。したがって、二次回体伝搬音の影響

は、騒音発生源の音圧レベルの大きさと船体構造の音響放射効率、言い替えると、 (2.29)

式より明らかなように、パネル要素の曲げ剛性および面密度によって決定される。二次回
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体伝搬音の影響を低減するためには、騒音発生源の音圧レベルを小さくするための遮音カー

パーの設置だけでなく、船体構造の特性も考慮しなければならない。

2 . 7.3 水中放射雑音の予測

これまでに検討してきた SEA 法による固体伝搬音計算と放射音計算を組み合わせて、船

体からの水中放射音を計算するプログラムを開発し、計算結果と実船実験結果とを比較す

ることによって計算精度を検討する D さらに、この計算プログラムを用いて水中放射音の

特性を解析する。
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(1)水中音響パワーの計算方法

船体から水中に伝達される音響パワーは、透過音響パワーと放射音響ノf ワーとに分けて

取り扱うことができる。

透過音響パワーは、主機関や発電機から機関室内に放射された音響パワーが船体外板を

透過して水中に伝達される音響パワーである。すなわち、機関室の空間音場要素から船体

外板のパネル要素の非共振モードによって水中に伝達されるパワーである。喫水線以下の

船側外板および船底外板のパネ jレ要素を介して水中と結合している空間音場要素の音圧と

パネノレ要素の音響透過率から透過音響パワーを求めることができる。ここで、空間音場要

素の音庄は SEA 法による固体伝搬音計算から求められる。

一方、放射音響パワーは、主機関や発電機から船体構造に伝達された団体伝搬音による

船体外板の振動によって水中に放射される音響パワーである。喫水線以下の船側外板およ

び船底外板のパネル要素の振動とパネノレ要素の音響放射効率から放射音響パワーを求める

ことができる。ここで、パネル要素の振動は SEA 法による固体伝搬音計算から求められる。

最初に、透過音響パワーを求める方法を示すD 関空間内を拡散音場と仮定すると、閉空

間を構成している壁面パネルに入射する音響インテンシティ 1 1 は閉空間内の音圧ρ で (2.63)

式のように表すことができるの110

MEDIUM M印IUM MEDIUM 
1 1I ][ 

(IN AIR) 1.............1 (IN WATER) 
Inc冝ent 

In•ensíty 
11 

-一一一一一当b

': ....1 T ransmitted 
In•ensíty 
1t 

一一ー一一~

ρIG 1 ρ3G3 

μ4 
Fig. 2. 89 So und transmission 

through 3 mediums 

ここで、

[t :透過音響インテンシティ (W/ m2) 

PT : 水中透過音響パワー (W)

1 1 ー (p2)
一一

4ρc 

τ :パネル要素の音響透過率

A :パネル要素の面積 (m2 ) 

パネル要素の音響透過率 T は、 Fig. 2.89 に示すように、媒質 1 を船体内の空気、媒質 2

を船体外板、媒質 3 を水または海水とする 3 つの媒質問の音響透過モデノレを仮定すると、 (2.66)

式で求められる (32) 。
(2.63) 

ここで、

4(R3IR1) 
τ= 【ー

(R 3 I R 1 + 1 )6 - ( (R 2 I R 1 )6 ー 1 ) ( (R 3 I R 2 )2 ー 1 ) s i r九 2 l
(2.66) 

[1 :壁面への入射音響インテンシティ (WI m2
) 

(p2) :空間内の 2 乗平均音圧 (Pa2) 

ρ :空気の密度 (kg/ m3
) 

ここで、

R] = ρ1 C] 

R2 = ρ 2 C 2 

C :空中の音速 (m/ s) R3 = ρ 3 C 3 

PT =[tA 

(2.64) 

(2.65 ) 

k2 : 波数 =2π /ì~2(1/m)

:パネル要素の板厚 (m)

ん:媒質 2 内の音の波長(m) 

ρ1 :媒質 l の密度 (kg1m3) 

C1 :媒質 1 内の音速 (mI s) 

ρ2 :媒質 2 の密度 (kg1m3) 

C2 :媒質 2 内の音速 (mI s) 

ρC :空気の音響抵抗 (Ns/m3 )

パネノレ要素の音響透過率を τ とすると、透過音響インテンシティ [t および透過音響パワー

PT は (2.64) 式と (2.65) 式で求められる。

1t =τ[[ 
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ρ 3 :媒質 3 の密度 (kg/m3 )

C3 :媒質 3 内の音速 (m / s) 

次に、放射音響パワーを求める方法を示す。 船側外板および船底外板のパネノレ要素の振

動によって水中に放射される音圧の放射音響インテンシティ f と放射音響パワーPR は (2.67)

式と (2.68) 式で求められる。

l' = 0んCω<v2
) 

PR =l
r A 

ここで、

1r :放射音響インテンシティ (W / m2
) 

PR :水中放射音響パワー (W)

Or パネル要素の音響放射効率

ρω :水の密度 (kg/m3 )

Cω :水中の音速 (m/ s) 

< v 2 ): パネル要素の 2 乗平均速度( (m / S)2) 

A :パネ jレ要素の面積 (m2
) 

(2.67) 

(2.68) 

最後に、船体から水中に伝達される水中音響パワー Pw は、透過音響パワー PT と放射音

響パワー PR の和で表わされ、 (2.65) 式と (2.68) 式より (2.69) 式で求められる。

PW=PT+PR (2.69) 

(2) 水中音の計算方法

喫水線以下の船体外板の各パネノレ要素を音源と考えて、 Fig. 2.90 に示すように各ノ守ネノレ

要素の中心に位相がランダムな点音源を仮定する。この点音源の音響パワーは、各パネノレ

要素毎に (2.69) 式で与えられるものとする。各点音源から水中の受音点までの水中音の

内nel Element 

Source 向wer
Level 

Pwi 

Distance r� 

Sound Pres釦 re
Level 

-x Pri 

Fig. 2.90 Sound radia tion from 

t he panel elemen t 
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伝搬を半球面拡散と仮定すると、水中音響パワー Pw の点音源 i から距離 η の位置における

水中音圧は (2.71) 式で求められる。

PW 
1~. =一一斗?

‘ 2πrf 

P:i = ρω C w1ri 

ここで、

Pw: 点音源 i の水中音響パワー (W)

1, i :点音源 i から距離 T の位置の水中音響インテンシティ (W/ m2) 

Pri: 点音源 i から距離 γ の位置の水中音圧 (Pa)

(2.70) 

(2.71) 

点音源が複数の場合には、受音点の位置 (X， y , z) における水中音響インテンシティおよび

水中音圧は (2.72) 式と (2.73) 式で求められる。

ここで、

I工 yz 工 l， j

こ Pw

j~l 2πγf 

pjuz=ρω C w1x yz 

(X, y , z) :受音点の位置

( X j , Y j , Z i) :点音源 i の位置

ri :点音源 i と受音点聞の距離(m) 

ri = J (x -X i )2 + ( Y -Y i州z 一列 )2

P W, :点音源 i の水中音響パワー (W)

1xyz :受音点 (X， y , Z) の水中音響インテンシティ (W/ m2) 

PXYZ: 受音点 (X， y , Z) の水中音圧 (Pa)

(2.72) 

(2.73) 

船体外板の各パネル要素をパネノレ要素の中心位置にある l 個の点音源と仮定して水中音の

伝搬を計算する場合には、各ノf ネノレ要素の近傍の位置では、音源よりも水中音圧が大きく

なるような不合理が生ずる。この不合理をなくするために、各パネル要素の面積と等価な

半球面の半径より小さい距離では音圧の減衰がない面音源と仮定し、半径より大きな距離

では点音源からの拡散減衰と仮定する。
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パ ネ jレ要素の面積がAi で水中音響パワーがPw の点音源 i の水中音響インテンシティ Ii は、

Pw_ 
Ió= 一ーム
t Ai 

(2.74) 

Pω :水中音圧 (Pa)

Pω: 水中音圧レベルの基準値 (Pa)

Pωo =10-6(Pa) 

( 2.74 ) 式で与えられる。

P W, 

L.. 句= 一 ^
.4 y ι2πγf 

(2.75) 

(3) 実験方法

実験および解析対象構造物として、長さ 55.0m、幅 9 .4m、深さ 4.2m の小型船舶を選ん

だ。実験では、岸壁に係船中の船舶において、機関室内に設置されている主機関を 1/2 出

力(回転数 550rpm) でアイドル運転した状態で、主機関および船体外板の振動加速度レ

ベル、機関室内の音圧レベルと船側の水中音レベノレを計測した。振動加速度レベルは主機

関および船体外板に振動加速度ピックアップを取り付けて計測し、水中音レベルは船側か

ら海中にハイドロホンを船底位置の深さに吊り下げて計測した。計測した振動加速度、音

圧および水中音データを、中心周波数 125Hz から 16kHz の 1/1 オクタープノインドレベ jレ

で分析した。また、実験時には、暗振動、暗騒音、暗水中音の計測も行った。

(4) 計算モデル

受音点 (X， y.z) での水中音響インテンシティ Iryz は、 (2.70) 式から (2.75) 式のように

表すことができる 。

ここで、 Iryz 三 Ii の場合には、 Iryz = Ii とする o すなわち、 (2.74) 式と (2.75) 式からイ 5:. A i /2 π

の距離以内ではパネノレ要素は面音源となり距離減衰がないものとする。

透過音響パワーおよび放射音響パワーによる水中音圧についても、 (2.71) 式と (2.73)

式を用いることによって別々に計算することができる。

また、水中音の伝搬において拡散減衰の他に、水中での音の吸収などによる超過減衰を

考慮する場合には、単位距離(1 m) 当たりの減衰 d (f) を周波数の関数で与えることによっ

て (2.76) 式で水中音響インテンシティを計算できる。水中音響インテンシティから、超

過減衰を考慮した水中音圧を (2.77) 式のように求めることができる。

(pf)2=PωCJf 

(2.76) 

(2.77) 

Fig. 2.91 に船体構造の SEA 計算モデルを示す。上甲板、船側外板、船底外板および隔

壁は均一なパネノレ要素でモデノレ化し、機械室、発電機室およびポンプ室等の空間は空間音

場要素としてモデノレ化した。 トランス部材およびロンジ部材は、パネル要素の結合部に梁

要素として付加した。また、モデノレ化の範囲は、船首尾方向の振動加速度レベノレ分布と水

中音レベノレ分布が求められるように船体全体とし、 4 フレームまたは 5 フレーム間隔(約 2m
11=I71ﾗ10-drz 

d (f) : 減衰係数( 1 / m) 

l l 

~zFEJ l ア

ここで、

Ir~ :超過減衰を考慮した水中音響インテンシティ (W / m2
) 

ri :点音源 i からの距離 (m)

Pr~ :超過減衰を考慮した水中音圧 (Pa)

最後に、計算された水中音庄は、水中音圧の基準値を用いてデシベ jレ表示され、 (2.78)

式のように水中音圧レベルに変換される。

〈 ρご)
L 白ω= 1010g 一一子一
戸凶 <p~o) 

(2.78) 
TOlol elemel1lS : 672 

spoces : 252 

ponels : 420 

ここで、 U 
~ 

AP. 

Lp ω : 水中音圧レベノレ (d8) Fig.2.91 The SEA model for prediction of underwater sound 

つ
白

Q
υ
 

つ
j
u

Q
υ
 



間隔)に要素分割した。船体左右舷方向の要素分割については、船底外板はセンターキー

ルを中心にして左右舷ともロンジ位置を分割位置として各 3 分割し、船側外板は喫水線位置

で 2 分割した 。

この結果、船体構造部材を 420 個のパネル要素、機械室等の空間を 252 個の空間音場要

素でモデル化し、要素総数はモデノレ全体で 672 個となったロ計算実行時には、計算時間の

短縮のために、詳細な振動加速度レベノレ分布の計算が必要でない上甲板のパネノレ要素に対

して、複数個の要素をまとめて 1 個の要素に統合することによって、 126 個のパネノレ要素を

33 個のパネノレ要素に縮小した D この結果、総要素数は 597 個となった。

モデ jレ化における機械類の重量の影響、水中への音響放射の影響、付加水質量の影響な

どについては、 2.7.2 項の大型船の船底構造部のモデル化と同様な取扱いを行った口

(5) 音源機器のモデ lレ化

主機関から船体構造への一次固体伝搬音の入力として、主機関の機械台が取り付けられ

ている船底外板位置で実測した振動加速度レベ jレを SEA 法計算モデノレの対応するパネノレ要

素に与えた。また、主機関からの二次固体伝搬音の入力(主機関の放射音)として、主機

関が設置されている機械室内の実測平均音圧レベルを SEA 法計算モデルの対応する空間音

場要素に与えた。

Fig. 2.92 に SEA 法計算モデノレに入力したパネル要素の振動加速度レベル、 Fig. 2.93 

に空間音場要素の音圧レベルを示し、 Fig. 2.94 には SEA 法計算モデノレにおける入力要素

の位置を示す。

(6) 振動加速度レベノレの計算結果と実験結果 (30)

Fig. 2.95 に船底外板の要素分割と要素番号を示す。船底外板の分割は、センターキーノレ
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要であると考えられる。

以上の結果より、大型船舶の場合と同様に、本論文で示したモデル化の方法と SEA 法の

計算により、船体構造内の固体伝搬音の分布およびレベノレを実用的な精度で予測できるも

のと判断できる。

(7) 水中音レベルの計算結果と実験結果 (30)

Fig. 2.99 に、水中音の計測位置と計算位置を示す。水中音の計算位置は、センターライ

ンから左舷方向に 5m、ベースラインから下に 0.6m (水面下約 3m) とし、船首尾方向には

Fig. 2.91 に示した SEA 法計算モデノレのパネル要素の中心位置とした。計算結果と実験結

果との比較では、計測位置に最も近い位置の計算結果を実験結果と比較した。

水中音の計算では、最初に、 SEA 法の計算結果から、喫水線以下にあるパネル要素に対

して、各要素毎に (2.69) 式で示した水中透過音響パワーと水中放射音響パワーを算出し

た。次に、これらの各パネル要素に対して.各要素の中心に位相がランダムな点音源を仮定

し、 (2.70) 式から (2.78) 式を用いて、各計算位置の水中音レベルを求めた。また、海水

中での水中音の伝搬計算では、船体外板近傍の計算であるので、 (2.76) 式に示した減衰係

数を d (f) = 0 と仮定した。さらに、船体外板の振動加速度レベノレの場合と同様に、計算結

果を、実験時に計測した暗水中音で補正した D

Fig. 2.100 に、船側の水中音レベルについて、計算結果と実験結果を比較して示す。図

中の縦軸の水中音レベノレ値は、全ての図で統一されており、実験結果と計算結果の絶対値

の差が求められるようになっている。

中心周波数 125Hz から 4kHz の周波数バンドにおいて、水中音レベルの絶対値と船首尾

方向の減衰傾向の計算結果は実験結果と良く一致している。中心周波数 8kHz と 16kHz の

周波数バンドでは、実験結果の水中音レベノレが他の周波数バンドの水中音レベルよりも 10dB

から 20dB 低くなっており、かっ、船首尾方向の水中音レベノレの変化がほとんどないことか

ら船体外板からの音響パワーによる水中音レベルではなく、海水中の暗水中音レベルになっ

ていると考えられる。

水中音レベルの船首尾方向の減衰傾向は、計算結果および実験結果とも船底外板の振動

加速度レベルの減衰傾向よりも緩やかになっている。 (2.72) 式より、船側のある位置の水

中音レベルは、船体外板の各音源要素から水中を伝搬してきた水中音の合成音として決定

される。このために、海水中の水中音の減衰の方が船体構造内の固体伝搬音の減衰よりも

緩やかになっているものと判断される。

Fig. 2.97 の左舷第二列要素の振動加速度レベルについて考察する。左舷第二列要素では、

中心周波数 4kHz 、 8kHz の周波数ノインドにおいて、実験結果と計算結果のレベ jレ差が現れ

ているが、船首尾方向の減衰傾向は良く一致しているので、音源近傍における要分割方法

や入力データとして用いる実測データの計測方法などの改善によって精度の向上を図るこ

とができるものと考えられる。その他の周波数バンドでは、計算結果と実験結果は良くー

致している。

Fig. 2.98 の左舷第三列要素の振動加速度レベノレについて考察する。左舷第三列要素では、

中心周波数 4kHz 以上の周波数バンドにおいて、船首尾方向の振動加速度レベルの分布傾向

に実験結果と計算結果との差が現れ、実験結果の方の減衰が大きくなっている。しかし、左

舷第一列要素および第二列要素では、実験結果と計算結果の分布傾向は良く一致しており、

左舷第三列要素だけの傾向と考えられ、第三列要素のモデノレ化を含めた構造的な検討が必
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Fig.2.100 Comparison between measured and calculated underwater 

sound pressure levels 
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これらの結果から、本論文で示した SEA 法の計算結果を用いた水中音の計算法が、実用

的な水中音予測に有効であると判断できる。ただし、水中音の計算結果の精度は、 SEA 法

で計算される船体構造の固体伝搬音の計算精度によって決定される。すなわち、 Fig. 2.96 

から Fig. 2.98 に示した船体外板の振動加速度レベ jレの計算結果の精度が水中音の計算に

対して十分であったと言える。
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2.7.4 団体伝搬音低減対策の数値シミュレーション

船舶・海洋構造物等の鋼構造物の固体伝搬音の低減対策として、告1]振材を施工して構造

物の減衰を増加することによって振動加速度レベ jレを低減する方法が用いられている 。告r]

振材料の制振性能の計測法や計測デー夕、制振材を梁や板部材に貼り付けた場合の制振性

能の推定法に関しては、これまでに多くの文献(1 8) , (22) , (35) に報告されている。しか

し、実際の固体伝搬音の低減対策では、構造物に制振材を施工した場合の効果、すなわち

振動加速度レベノレの低減量や放射音の低減量、を定量的に推定することが重要であるにも

関わらず、これらに関する解析や実験の報告は少ない (36)。 この原因として、有限要素法 (FEM)

などの解析法では、可聴域の周波数範囲 (20Hz""'" 20kHz) を対象とした実用的な解析が困

難であり、固体伝搬音に対する有効な解析方法が実用化されていなかったことがある 。

一方、これまでに固体伝搬音の解析手法として検討を進めてきた SEA 法では、パネノレ要

素ごとに内部損失係数をパラメータとして取り扱うことができ、制振材の効果を振動加速

度レベノレあるいは音圧レベノレの変化として定量的に取り扱うことができる。そこで、本論

文では、長さ 167m の大型船を対象にして、船側および船底外板に制振材を施工した場合

の固体伝搬音の低減量を、 2.6 節に示した SEA 計算プログラムを用いたシミュレーション

計算を行うことによって、その効果を定量的に検討する。

(1)制振材による構造部材の制振性能

鋼板の掴失係数は 1 x 10-4--1 X 10 - 3 である {2 110 この鋼板に制振材(粘弾性材料)を貼

り付けた場合には、損失係数は 1 x 10-2"""'1 X 10 - 1 となり、 100 倍以上の損失係数を得る

ことができる 。 この時、損失係数の増加による鋼板の振動加速度レベルの低減量は (2.79)

式で推定できる (36) 。
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ここで、

Eh3 

B = 勺 :平板の曲げ剛性 (Nm)
12 ( 1 -ν.:; ) 

E: ヤング率 (Pa)

ν: ポアソン比

ρ=ρ h: 平板の面密度 (kg/m2 )

ρ: 平板の密度 (kg/m3 )

h :平板の板厚 (m)

η: 平板の慣失係数

添字 u は制振材施工前、 d は施工後を表す口

制振材の施工によって平板の曲げ剛性や面密度も変化するが、ここでは損失係数だけの

変化に注目すると、損失係数が 100 倍に増加すると振動加速度レベノレは 20dB 低減するこ

とになる。したがって、構造物全体に制振材を施工することによって、全構造物の振動加

速度レベルを 20dB も低減できると考えられる。しかし、構造物全体に制振材を施工するこ

とは、費用の増加および重量の増加を伴うために現実的な対策としては不可能である。ま

た、 (2.79) 式は構造部材単体の評価であるが、実構造物の減衰特性は、 2.5 節の模型実験

による検討結果から、構造材料の減衰、構造部材の結合部での減衰および構造部材からの

音響放射による減衰によって決定されるために、構造部材単体の減衰の増加量からだけで

は構造物としての振動加速度レベルの低減量を評価することはできない。そこで、本論文

では、実構造物に制振材を施工した場合について、振動加速度レベ lレの変化を SEA 計算プ

ログラムを用いてシミュレーション計算することによって、その効果を定量的に検討する D

(2) 計算モデル

解析対象構造物として、長さ 167m、幅 22.0m、深さ 15.9m、排水量 8.100t の大型船舶

を選んだ。計算では、機関室内の第二甲板に設置された主発電機(出力600kW、回転数 1200rpm)

の固体伝搬音対策として、機関室の外板に制振材を施工した場合の外板の振動加速度レベ

ルの変化をシミュレーションした。

Fig. 2.101 に機関室と船倉部の SEA 計算モデルを示し、 Fig. 2.102 に要素分割図を示

す。要素分割では、船首尾方向には 2 フレーム幅(約 6m) を基準とし、甲板方向には甲板

高さを基準とした。計算モデノレは船体片舷モデルとして、 163 個のパネル要素と 72 個の空

間音場要素でモデル化し、総要素数は 235 とした。また、実構造物のモデル化に際しては、

2.7.2 項の大型船の船底構造部のモデル化と同様な簡易化を行った。
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( 3) 計算方法

機関室内の主発電機を単独で運転した場合について、機関室の船側および船底外板への

制振材の施工前と施工後の船体外板の振動加速度レベ Jレを計算する。主発電機からの一次

回体伝搬音の入力として、同型の主発電機で実測された機械台の振動加速度レベノレ、二次

団体伝搬音の入力として実測音圧レベノレを計算モデルのパネル要素および空間音場要素に

与えた 。 Fig. 2.103 に計算モデノレのパネル要素に入力した振動加速度レベル、 Fig. 2.104 

に空間音場要素に入力した音圧レベルを示す。 Fig. 2.105 には機関室の SEA 計算モデル

re Ixl�5m/s2 
|∞ 
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における入力要素位置を示す。

制振材の施工に対しては、 SEA パラメータの内、パネ jレ要素の内部損失係数だけが変化

するものと仮定した。そして、制振材施工前のパネノレ要素の内部損失係数には、文献 (35)

から板厚 3.2mm の鋼板の実験結果を用いた。また、制振材施工後の内部損失係数には、材

料メーカーの実験結果を用いた。 Fig. 2.106 には、鋼板の内部損失係数 η。と制振材を貼り

付けた鋼板の内部損失係数 ηm を示す。

(4) 船体外板の振動加速度レベ/レの計算結果 (30)

①船体外板の振動加速度レベ lレ分布

Fig. 2.107 に船体外板の要素番号を示し、告IJ振材の施工範囲をハッチングで示す。 Fig.

2.108 から Fig.2.115 に、 1/1 オクタープ中心周波数 63Hz から 8kHz について制振材の

施工前後の船体外板の振動加速度レベル分布を比較して示すロ

船倉区画の振動加速度レベノレ分布は、機関室区画に対する制振材の施工前後では、中心

周波数が 1kHz 以下の場合にはほとんど変化していない。ただし、中心周波数が 2kHz 以上

になると、機関室区画に隣接している船倉区画 (No.l CARGO HOLD) の振動加速度レ

ベルが減少している。機関室区画では、制振材を施工した 2nd Dk. 以下の船側および船底

のパネ/レ要素の振動加速度レベルは、 5dB から 10dB 減少する。振動加速度レベルの減少

は周波数が高くなるほど大きくなる。すなわち、 Fig. 2.106 に示したように、市l振材を

貼り付けた鋼板の内部損失係数が周波数に比例して増加するために、高周波数域では振動

加速度レベルの減少量が増加する。
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Fig.2.103 Acceleration level applied to the SEA model 
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②船側および船底外板の振動加速度レベノレ

次に、 Fig.2.107 に示した第二甲板から上の船側外板(船側第一列)、第二甲板から下

および船底外板の各パネル要素の内、 0印の要素について、告IJの船側外板(船側第二列)

Fig.2.116 振材の施工前後の振動加速度レベ jレの 1 / 1 オクタープスベクトノレを比較する。

の周波数 63Hz から 8kHz までの振動加速度レ

の結

2.118 に船底外板の結果を示す。果、 Fig.

は、告11振材の施工前後で変(Fig.2.116) 船側第一列のパネル要素の振動加速度レベノレ

化せず、制振材の効果は現れていなし、。船側第二列のパネル要素の振動加速度レベル (Fig.

では、周波数 250Hz 以上で 3dB か2.117) は、制振材を施工したパネル要素 (No.1049)
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(Fig. 2.118) は、制振ほとんど見られなし 1。船底外板のパネノレ要素の振動加速度レベル

では、周波数 125Hz 以上で 3dB から 12dB 減少し、材を施工したパネ jレ要素 (No.1003)

では約 3dB 減少する。制振材を施工したパネノレ要素に隣接しているパネノレ要素 (No.1070)

その他のパネ jレ要素では、告IJ振材の施工前後での変化は 3dB 以下となり非常に小さい。
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③船側および船底外板の振動加速度レベル分布

Fig.2.119 から Fig. 2.121 に、第二甲板から上の船側外板(船側第一列)、第二甲板か

ら下の船側外板(船側第二列)、船底外板について、 1 / 1 オクターフe中心周波数 500Hz ， 1kHz、

2kHz の振動加速度レベ lレの船首尾方向の分布を示す。

船側第一列のパネル要素の振動加速度レベル分布 (Fig.2.119) は、制振材の施工前後

で変化せず、制振材の効果は現れていない。船側第二列のパネノレ要素の振動加速度レベ jレ

では一様に減少は、告IJ振材を施工したパネノレ要素 (No.1047--No.1050)(Fig. 2.120) 

制振材をし、告IJ振材を施工したパネノレ要素から離れるにしたがって減少量は小さくなる。

施工しているパネル要素から約 25m 以上離れると、市!振材の施工の効果は現れない。船底
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外板のパネノレ要素の振動加速度レベノレ (Fig. 2.121) は、船側第二列のパネル要素の場合

と同様な変化を示し、制振材を施工したパネル要素から離れるにしたがって減少量は小さ

くなり、約 25m 以上離れると、制振材の施工の効果は現れていない。
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( 5 ) 考察

以上の結果より、固体伝搬音の低減対策としての制振材の施工では、市j振材を施工した

構造部材(船側および船底外板)の振動加速度レベルを低減することができる。しかし、得

られた振動加速度レベルの低減量は、制振材施工による内部損失係数の増加から (2.79)

式を用いて推定される値よりも小さくなる。この原因は、鋼構造物の場合には、 Fig. 2.106 

に示したように構造部材間の結合損失係数が 1 x 10-3--1 X 10- 2 で、鋼板の内部損失係数

よりも 10 倍以上大きいために、制振材の施工による損失係数の増加が見かけ上小さくなる

ためである口したがって、制振材の施工による振動加速度レベルの減少量は、最大 5dB か

ら 10dB 程度であると考えて、固体伝搬音の対策を検討すべきである。また、制振材施工の

効果は、告I1振材を貼り付けた構造部材だけに有効であり、制振材を施工していない構造部

材ではその効果は得られない。このために、固体伝搬音の伝搬経路に制振材を施工しでも

効果はほとんど無く、最終的に構造部材の振動によって音が放射される場所の構造部材に

制振材を施工して、振動加速度レベノレを低減する方法が有効である。

- 120 一

2.8 結言

船舶および海洋構造物のような鋼板構造物における高周波数域( 100Hz--20kHz) の固

体伝搬音に関する研究として、 SEA 法 (Statistical Energy Analysis) を用いた解析

法の精度の向上と実構造物への適用方法について理論的および実験的な検討を行った。さ

らに、大型の海洋構造物(ジャケット・ランチシグ・パージ)と大型船舶で実施された固

体伝搬音の実験結果と解析結果についての比較検討、小型船の水中放射雑音の予測計算へ

の SEA 法の適用、国体伝搬音低減対策のシミュレーション計算を行い、次のような結論を

得た。

(1) SEA 法のモデル化において、モデノレ化構造から外部へ流出する損失パワーを境界要

素内の等価な損失パワーとして SEA モデ jレに新しく導入することによって、実構造物のモ

デノレ化の精度を向上することができる。この場合、モデノレ化構造から外部へ流出する損失

パワーとして、外部の構造物との結合損失パワーと外部空間への音響放射損失パワーおよ

び音響透過損失パワーを考慮する。

(2) 残響時間法によって実測されたパネル要素の内部損失係数には、パネルから放射さ

れる音響パワーの損失が含まれており、限界周波数付近では実測される内部損失係数が特

に大きくなる。実測される内部損失係数は、パネル材料だけから決定される内部損失係数

とパネノレの音響放射から決定される放射損失係数との和と考えられる。放射損失係数を理

論計算から得られる音響放射効率を用いて求め、実測内部損失係数から放射損失係数を差

し引くことによってパネノレ材料の正確な内部損失係数を求めることができる。

(3) 実構造物の固体伝搬音の解析において、等価内部損失パワーを導入した境界条件を

用いてモデル化対象外の構造への損失ノf ワーを考慮することによって、モデル化の範囲が

小さな場合においても精度の良い計算が可能になる。

(4) SEA 法の計算では、従来の室内音響学での計算結果とほぼ同じ結果が得られる。さ

りに、 SEA 法では、室内音響学では取り扱えないような構造物聞のエネノレギーの伝搬や構

造物と音場とのエネルギーの伝搬を解析することが可能であり、より汎用的な解析が可能

である。

(5) スピーカー音源による音響加振と小型加振器によるパネ jレの直接加振の二種類の加

振方法に対して行った模型実験結果と前述のモデル化を考慮した SEA 法の計算結果の差は

:t 3dB --::!:: 5dB であり、実用的な精度で固体伝搬音の解析が可能である。

(6) 実構造物の構造不連続部は完全剛体結合としてはモデノレ化できず、結合部での振動
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エネルギの平均透過率は理論値よりも小さくなっていると推定される。 SEA 法では、要素

結合部の振動エネルギ透過率を SEA パラメータの l っとして、任意の値に設定することが

できる 。 これによって、 SEAパラメータの理論的な推定が難しい場合には、実験結果と SEA

法の計算結果から、逆に、 SEA パラメータを推定することができる。本論文での模型実験

結果と計算結果から推定される構造結合部の平均透過率は、理論値の約 50%程度であった口

(7) 大型海洋構造物のジャケット・ランチング・パージの中央通路区画だけを対象とし

た簡易モデル(要素総数: 95) において、パラストタンクに流出するパワーを境界要素の

等価内部損失パワーとして考慮することによって実用的な精度( :!: 5dB) で固体伝搬音の

解析および予測計算が可能である。

加振源としてタッピングマシンを用いた場合の振動加速度レベルの減衰量は、加振点近

傍では約1.8dB/フレーム、加振点から遠方では約 3.7dB/ フレームである。

(8) 大型船舶の国体伝搬音の解析においても SEA 法が有効であり、特に複雑な構造を簡

易化して計算モデルを構築することが重要である。

実船での固体伝搬音の伝搬特性は、加振源であるディーゼル発電機から直接的に振動が

伝達される内底板では振動加速度レベノレの減衰が大きく、加振源から離れることによって

加振源からの振動の伝達経路が多様化して振動加速度レベノレの減衰が小さくなる口

機関室のように騒音発生源から直接に室内に放射される音圧レベノレが 100dB 以上となる

区画では、室内に形成された音場の音圧によって船体構造に誘起される振動(二次固体伝

搬音)が支配的になる。二次固体伝搬音が支配的になる周波数帯域は、船体外板のパネノレ

要素の音響放射効率が大きくなる周波数(限界周波数)に対応する。

(9) SEA 法による固体伝搬音計算結果と音響放射音計算を組み合わせることによって、

船体外板の振動によって水中に放射される水中放射音の予測が可能である。

水中音レベノレの船首尾方向の減衰は、船底外板の振動加速度レベ lレの減衰よりも緩やか

である。すなわち、船側のある位置の水中音レベルは、船体外板の全ての音源要素から水

中を伝搬してきた水中音の影響によって決定される。

(10) SEA 法を用いることによって固体伝搬音の低減対策の効果をシミュレーションす

ることができる。固体伝搬音対策としての制振材の効果は、市j振材を施工したパネノレ要素

の内部損失係数を増加させることによって振動加速度レベノレを低減することができる。こ

の効果は、制振材を施工したパネル要素だけに有効であり、国体伝搬音の伝搬経路に施工

しても効果はない。
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3. 低周波数域の固体伝搬音解析

3.1 緒言

船舶を始めとする鋼あるいはアルミ構造物内の低周波数域 (20-200Hz) での国体伝搬

音、すなわち振動エネノレギの伝搬特性を有限要素法 (FEM) を用いて解析する方法につい

て検討を行う。振動エネノレギの伝搬解析法としては、統計的エネノレギ解析法 (SEA) を用

いた研究が精力的に行われており、船舶なと、の大型構造物へ適用されている (9) (10) (11) (12)(13) (30)。

前章で示したように、 SEA 法では、高周波数域、すなわち、 SEA モデノレを構成する各要素

内に拡散振動場あるいは拡散音場として取り扱うのに十分なモードが存在する周波数域で

は、空間および周波数平均された構造物の応答を精度良く求めることができる。しかし、低

周波数域における構造物内の振動エネルギの分布および伝搬経路を解析することや、 SEA

モデノレの各要素内の振動エネ jレギ分布を求めることはできない。船舶では、騒音および振

動源となる主機関や発電機から機械台を介して船体構造に伝達される固体伝搬音、すなわ

ち、振動エネルギの伝達量や伝達経路を推定することは、固体伝搬音の低減を進めるため

に非常に重要な課題である。機械台構造およびこれに連続する船体構造に対して SEA 法を

適用するためには、要素内のモード数を考慮して、一般的に要素分割をガーダやスチフナ

などの各部材寸法よりも大きく設定する。この場合には、機械台および船体構造の寸法な

どの設計変更を検討することは不可能になる。さらに、音響域周波数の比較的低周波数域

(20""200Hz) では、個々の固有周波数での応答の推定が重要になってくる。そこで、従

来の構造あるいは振動解析に用いられているモデルと同程度の要素分割モデノレを用いた固

体伝搬音の解析法の開発が必要となってくる。構造物を多自由度振動系として FEM でモデ

ル化して振動エネ jレギ伝搬を解析する方法については、 Hambric によって、簡単な梁・板

モデノレの研究 (37) が報告されている。しかし、船舶などの実構造物へ適用するために必要な

基本的な精度の検証や解析結果の評価については十分ではない。

本研究は、 FEM を用いて機械台および船体構造を多自由度振動系としてそデノレ化し、 FEM

の計算結果から周波数 20Hz"" 200Hz の音響域周波数の比較的低周波数域での固体伝搬音、

すなわち振動エネルギの伝搬を解析する方法に関するものである。 FEM 計算から、構造物

モデノレの各節点の振動速度と各要素に作用する力を求め、これらの結果を用いて構造物モ

デルの振動エネルギ伝搬(振動パワーフロー)を求める。

本論文では、 3.2 節で、構造物の構成要素である梁要素と板要素に対して、 FEM の計算
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結果から各要素の振動パワーフローを求める方法を示す。 3.3 節で、 1 自由度振動系の振動

パワーフローについて詳細に解析することによって、振動パワーフローの特性を検討する。

次の 3.4節では、周辺固定の 6 種類のアノレミ平板モデルを用いて、起振位置や振動モードと

振動パワーフローの関係を詳細に検討し、振動パワーフロー形状と伝搬特性を明らかにす

る。さらに、制振処理やスチフナ施工などの構造変更による振動ノf ワーフロー形状の変化

や伝搬特性の変化、振動入力パワーの変化について解析を行う。最後に 3.5 節で、高速船の

主機関から機械台を介して船体構造に伝達される振動パワーフローの解析を行う ととによっ

て、実構造物に対する制振対策や構造補強の効果の推定手法としての適用方法を検討する D

- 124 -

3.2 構造物の振動パワーフロー解析法

3.2.1 波動による振動パワーフロー

外部起振力によって構造物に発生した振動は、波動として構造物内を伝搬する。梁部材

や板部材で構成される構造物内を伝搬する波動には、縦波、摂り波、曲げ波および明断波

がある。構造物の振動からの放射音、すなわち固体伝搬音に関しては、曲げ波のような面

外波が最も重要である。しかし、縦波、振り波および明断波のような面内波も振動エネル

ギを伝達して、構造物の伝搬経路中の部材結合部では面外の振動成分の発生を伴い、音の

放射に対しても寄与する。したがって、本論文では、梁部材と板部材を伝搬する 4 種類の全

波動について、振動ヱネノレギの伝搬を取り扱う口

ここで、単位時間当たりに単位断面(梁部材)あるいは単位長さ(板部材)を伝搬する

振動エネルギは振動インテンシティと呼ばれる D そして、振動インテンシティに梁の断面

積あるいは板の幅を考慮した量は、振動パワーフローと呼ばれ、各部材を伝搬する振動エ

ネルギ量を表す。梁部材と板部材を伝搬する 4 種類の波動の振動パワーフローまたは振動イ

ンテンシティ(すなわち、単位長さ当たりの振動パワーフロー)は、波動方程式を構成す

る力と速度に関する変数 (field variables) と以下に示すように関係づけられる (J 8) (38) 。

したがって、設定された境界条件の下で、これらの変数を求めることによって、波動の振

動パワーフローを解析することができる。

(1)縦波の振動パワーフロー

縦波の波動方程式は、縦波の伝搬に伴って部材内に発生する軸力と軸方向変位速度によっ

て表され、振動パワーフローはこれらの力と変位速度によって求められる。

ε 
ーーー奇怪

17x! 」dx l l 
X 

PS桑d

Fx←[J _:~x和
」レdx

Fig.3.1 Displacements ,deformations and stresses 
in longitudinal wave motion 
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Fig. 3.1 に示すように、縦波の伝搬に伴って部材内に変形と応力が発生し、梁部材の場

合の縦波の波動方程式は、軸力あるいは軸方向変位速度を用いて (3.1 )式で表される。

E _0
2

" (Fァム) =ρと (Fr ， v r )ox& ムム o tL. ゐ合
(3.1 ) 

J 

ここで、

E: ヤング率 (N I m2
) 

ρ: 密度 (kg1m3) 

F;r =-Soz: 軸力 (N)

S: 断面積 (m2 ) 

O� 
0γ =E τ一:軸応力(号|張応力の場合を正) (N I m2

) 
- ox 

O� 
Vz = 否t . 軸方向変位速度 (mI s) 

ç: 軸方向変位 (m)

z軸の正方向に伝搬する変位速度と、正方向に作用する軸力(すなわち、圧縮応力が作用

する場合に軸力が正)の場合に、パワーフローが正になるように定義すると、 z軸の正方向

に伝搬する振動パワー Pz(W) は、 (3.2) 式で求められる口

X 

Fig.3.2 Displacements ,deformations and stresses 

in transvers wave motion 

平板の場合、 z軸の正方向に伝搬する振動パワー Pz (W 1m) は、単位長さ当たりの振動パ

ワーフローで表され、 軸力と軸方向変位速度によって (3.4) 式で求められる。

Pz =Fzvr (3.4) 

Pr=Frvr (3.2) 

(2) 面内明断波(横波)の振動パワーフロー

板部材では、面内興断力によって面内明断波が発生する。面内明断波は横波の一つであ

り、 Fig. 3.2 に示すように、波動の伝搬方向 (x 方向または ν 方向)が部材の変位方向 (y

方向または z方向)と垂直になる。面内努断波の動方程式は、面内明断力あるいは面内変位

速度を用いて (3.5) 式で表される。

次に、板部材の場合の縦波の波動方程式は、応力と歪の関係を考慮すると、 軸力あるい

は軸方向変位速度を変数として (3.3) 式で表される。
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E 0 2
, _' 02 ,_ 

一一一一一'_2 (F z , V z ) =ρτ-=z (Fz ， vz ) 
l 一 ν 2 0 x2 ¥ ~ z' V Z I 1" 0 (3.3) 

11 2 , ~2 ， 

G 二?(Fur ， vr ) = ρ 二τ (F II γ ， v γ)oyL. . Y.L'.L'  . otゐ y J. ' - I (3.5) 

ここで、 ここで、

ν: ポアソン比
G=  E :明断弾性係数 (NI m2) 

2 ( 1 +ν) 

ρ: 密度 (kg/m3 )
Fz =-hoz : 単位長さ当たりの軸力 (N 1m) 

h: 板厚 (m)

a z = ____!i一一三三:軸応力 (NI m2) 
1 -ν 2 OX 

o� 
Vr = 7Ft • 軸方向変位速度 (mI s) 

FZy = -h τ工 y . 単位長さ当たり明断力 (N 1m) 

F YI = -h τyz 単位長さ当たり明断力 (N/m)

Fyz=Fzy 

h . 板厚 (m)
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τI Y = G 号: 明断応力 (N/ m2
) 

τμ=G 号:明断応力 (N/ m2
) 

uu= 与 :y 方向変位速度 (m / s) 

� 
UI=77:z 方向変位速度 (m/ s) 

η:ν 方向変位 ( m )

f : x 方 向 変位 ( m)

したがっ て 、 z軸の正方向に伝搬する パ ワー PFM (W/m) は、明断力と U 方向変位速度、 に

よって、 u 軸の正方向 に伝搬す る パ ワー Pんz( W/m) は、明断力と z方向変位速度によ っ て、

それぞれ (3 .6 ) 式 、 ( 3.7 ) 式で求められる 。

PC = F 
f' r ν IY v Y 

PITH=Fuz11z 

(3) 曲げ波 の振動パ ワーフロー

(3.6) 

(3.7) 

曲げ波は、大きな面外変形を伴うために、振動からの放射音、すなわち固体伝搬音に関

して最も重要な波動である 。 また、曲げ波の波動方程式は、他の波動と異なり、 4 階の変微

分方程式 となり、 4 つの変数によって表される 。

ob ~LdXl _, 

M{ Fj↑古川吋dx
μ斗 Fバfdx

X 

Fig.3.3 Disp lacemen ts , deforma tions and stresses 

in bending wave motion 
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Fig. 3.3 に示すように、梁の曲げ波の波動方程式は 、 U 方向変位速度 Vy 、 z 軸回り 角速度

ωz、現断力 Fy、曲げモーメント Mz の 4 つの変数で表 さ れ 、 ( 3 . 8 ) 式で与えられる 。

, �2 

- BEZZ (Uu ， ω z ， Fy ， Mz ) = m 一一 (V ω Fu ， Mz ) (3.8) 
ﾔ t2 

ここで、

B=EI: 曲げ剛性 (Nm2 )

E: ヤング率 (Nm2
) 

bh3 

1= 一一一:断面二次モーメント (m4 ) 
12 

h: 厚さ (m)

b :幅 (m)

m =ρ bh :単位長さ当たり密度 (kg/ m) 

uu=与 :ν 方向変位速度 (m / s) 

ﾔV.. 
ωz -石~ : z 軸回り角速度(反時計回りを正) (rad/s) 

ôM~ 
Fy = - 3x一:明断力 (N)

Mz=-B些:曲hーメント (Nm)
ox-

η: y 方向変位 (m)

したがって、曲げ波の場合には、 z軸の正方向に伝搬する振動パワーは、曲げモーメント

による振動パワー PMz(W) と明断力による振動ノf ワー PFu(W) の 2 種類が存在し、 (3.9) 式

と (3.10) 式で求められる。

P Mz=M zωz 

PFν = Fyvy 

(3.9) 

(3.10) 

一方、板部材の曲げ波の波動方程式も、梁の場合と同様に 4 つの変数で表される。ただし、

明断力 Fy と曲げモーメント Mz は単位長さ当たりの値となる。波動方程式は (3.11) 式で

表される 。

会 4
" 32 

-B ~(Vy ω F" ， M~)=m 一一一 (V ω FJJ ,Mz ) 3 x4 ¥ v y' ~ z' ~ y'''~ z' ". 3 t2 
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(3.11) 



ここで、

ﾟ =EI :曲げ剛性 (Nm)

E: ヤング率 (N I m2
) 

y 

1 = _ h3 ，.，断面二次モ ーメント (m3 ) 
12 ( 1 ー ν 0<: ) 

ν: ポアソン比

h: 板厚 (m)

z/ x!Ldx l 
dぬ」

/、。京zu

Tx C CI c中x
~dxレ

m =ρ h: 面密度 (kg/m2 )

uu= 与 :y 方向変位速度 (mI s) 

ω フ=竿.!!_ : z 軸回り角速度(反時計回りを正) (rad/s) 
ー ox

ðM , 
F" = -~.-4. 単位長さ当たり明男断力 (NI m) 
" ox 

Mz=-ß 竺三:単位長さ当たり曲げモーメント (Nm1m) 
ox-

Fig.3.4 Displacemen ts , deforma tions and stresses 

in torsional wave motion 

η :y 方向変位 (m)

したがって、板部材の曲げ波の場合にも、 z軸の正方向に伝搬する振動パワーは、曲げモー

メントによる振動パワー PMz(W/m) と興断力による振動パワー PFu(W/m) の 2 種類が存在

し、 (3.12) 式と (3.13) 式で求められる。

ωx : x 軸回り角速度 (rad/s)

ex : x 軸回り回転角度 (rad) 

したがって、 z 軸の正方向に伝搬する振動ノf ワー PT_ (W) は (3.15) 式で求められる。

PTz=T工ωz (3.15) 

P Mz=M zωz 

Pr: =F Fν y~y 

(3.12) 

(3.13) 

板部材の摂り波の波動方程式も、梁部材と同様に振りモーメントと角速度によって (3.17)

式で表される。ただし、援りモーメントは単位長さ当たりの値となる D

(4) 振り波の振動パワーフロー

摂り波は、横波の 1 つであり、 Fig. 3.4に示すように、摂りモーメントによって梁およ

び板部材に発生する。梁部材の振り波の波動方程式は (3.14) 式で表される。

,g 2 , " ~2 
T_::_τ (Tx ' ωr) = e 二τ (Tγ ， ωγ)

äx~ 命声 。 t O<: ~. ~ 
(3.16) 

ここで、

T :単位長さ当たり振り剛性 (Nm2 /rad/m)

z
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(3.14) θ: 単位面積当たり質量慣性モーメン卜 (kgm2 /m2 )

, ae 明
Tx=T a; :単位長さ当たり振りモーメント (Nm 1m) 

ωx : x 軸回り角速度 (rad/s)

θx . x 軸回り回転角度 (rad)

したがって、 z軸の正方向に伝搬する単位長さ当たりの振動パワー Pァ (W/m) は (3.17) 

ここで、

T :摂り剛性 (Nm2 /rad)

θ: 単位長さ当たり質量慣性モーメント (kgm2 /m)

� () ~ 
Tγ =T っ~摂りモーメント (Nm)

‘ ox 
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式で求められる。

PTz=TI ωI 

3.2.2 構造物における振動パワーフロー

(1)構造物への振動入力パワ ー

(3.17) 

構造物に起振力 F (t) が作用する時、起振点の応答速度を v (t) とすると、構造物に伝達さ

れる瞬時入力パワー p ' l1 (t) は (3.18) 式で定義される。

P'rt(t)=F(t)v(t) (3.18) 

主機関や発電機などを音源とする固体伝搬音の解析では、構造物の定常振動状態の解析

が重要であり、振動入力パワーについても、時間平均入力パワーがより重要となる。時間

平均入力パワ _pirt は (3.19) 式で表されるの9) 。

P'I1=<F(t)v(t)>t (3.19) 

ここで、く >t および は時間平均を表す。起振カを角周波数ω の調和外力とした定常振動

状態について考え、起振力および応答速度を (3.20) 式および (3.21) 式のように複素数

で取り扱う 。

P(t) = Fejaejwt 

= Fe i ωt 

v(t) = Ve jβ e j ωt 

VeJwt 

ここで、

F: 外力振幅 (N)

α: 外力の位相 (rad)

V: 速度振幅 (m/ s) 

β: 速度の位相 (ra d) 

ω: 角周波数 (rad/s)

(3.20 ) 

(3.21) 

複素起振力 F (t) と複素応答速度 v (t )を用いると、時間平均入力パワーは (3.22) 式およ

び (3.23) 式で求められる。
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P'rt = <F(t)v(t)>t 

= <Re{F(t)}Re{v(t)}>t 

= すれ{長 ( t ) ず (t) } (3.22) 

E�er(t)L(t)} (3.23) 

ここで、*は共役複素数を表し、~は複素数を表す 。

構造物を FEM でモデル化する場合には、節点に作用する外力と周波数応答計算から求め

られた節点速度を用いて時間平均入力パワーを求めることができる。各節点変位速度は 3 つ

の並進自由度と 3 つの回転自由度を持ち、外力は 3 つの軸方向ベクトノレと 3 つのモーメント

で定義される。したがって、外力による時間平均入力パワーは 6 つの成分で構成され、 (3.24)

式から求められる。

plrt=p}"x +p九 +Pれ +FUz+PUu+PUz

ここで、

P~"x = すれ{り:}:z 方向起振力による振動入力パワー( W) 

P~~ = すれ{九九} : Y 方向起振力による振動入力パワー (W)

P込=すれ {Fz V;} : z 方向起振力による振動入力パワー (W)

問 =÷RG{MJz}:z 軸回り起振モーメントによる振動入力パワー (W)

Pん3= 十 ReiMuu;}:U 軸回り起振モーメントによる振動入力パワー (W)

P仏=すれ{九三} : z 軸回り起振モーメントによる振動入力パワー (W)

Fx: x 方向節点力 (N)

Fy:Y 方向節点力 (N)

Fz :Z 方向節点力 (N)

九 :X 方向節点速度 (m/ s) 

九 :ν 方向節点速度(m/ s) 

九 : Z 方向節点速度 (m/ s) 
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(3.24) 



Mr: X 軸回り節点モーメント (Nm)

必Y' ν 軸回り節点モーメント (Nm)

hz:z 軸回り節点モーメント (Nm)

() I : X 軸回り回転角速度 (rad/s)

() Y :ν 軸回り回転角速度 (rad/s)

θz : z 軸回り回転角速度 (rad/s)

(2) 構造物内の振動パワーフロー

構造物内の振動エネノレギの伝搬、すなわち振動パワーフローは、外部起振カによって構

造物内に発生する力と速度から、振動入力パワーと同様に求めることができる。構造物内

の振動パワーフローの種類は、力の種類と変形の種類(伝搬波の種類)によって異なる。構

造物を、梁要素と板要素でモデル化する場合には、 3.2.1 項で述べたように、縦波、明断波、

曲げ波および摂り波によって振動エネルギが伝達される。縦波では軸力と軸方向変位速度、

振り波では面内明断力と明断変位速度、曲げ波では曲げモーメンと回転角速度および面外

明断力と明断変形速度、涙り波では摂りそーメンと回転角速度から振動ノ守ワーフローが求

められる。

振動パワーフローの計算においては、構造物を梁要素および板要素でモデル化し、 FEM

汎用構造解析プログラム MSC/NASTRAN を用いて節点変位速度と要素力を求める。計算

では、起振力を調和起振力とした周波数応答計算によって定常振動状態における複素要素

力と複素節点変位速度を求める。これらの計算結果から、 (3.22) 式あるいは (3.23) 式と

同様な計算により、時間平均振動パワーフローを求めることができる。

波動の伝搬方向が一次元である梁要素の場合の振動インテンシティは、単位時間当たり

に構造物の単位断面を伝搬する振動エネルギで定義される。波動の伝搬方向が二次元とな

る板要素の場合の振動インテンシティは、単位時間当たりに構造物の単位長さを伝搬する

振動エネノレギで定義される。振動インテンシティに対して断面積あるいは板幅を考慮した

量が構造物の振動パワーフローとなる。したがって、一次元梁要素の振動パワーフローお

よび二次元板要素の振動インテンシティ(単位長さ当たりの振動ノぐワーフロー)は、以下

のように表される。

①一次元梁要素

Fig. 3.5 に示すように、梁の中立面を x-y 面および X-z 面とし、長さ方向を z とする o

MSC / NASTRAN の梁要素 (CBAR ELEMENT) では、要素両端での 6 自由度の節点変
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Z 

X 

.Fig. 3. 5 Elemen t forces and 

displacements in CBAR element 

位速度と 6 つの要素力が算出される。これらの要素力と節点変位速度から Z方向の時間平均

の振動パワーフロー Pr は (3.25) 式で求められる。

P r = P Fr + P Qy + P My + P Qz + P Mz + P Tr 

ここで、

九=すれ {Frv;} :軸力パワーフロー( W) 

PQy = すれ{叫} : y 方向明断力パワーフロー (W)

PMu=÷Re{-MJ;}:U 方向曲げモーメントパワープロー (W)

Prhe{以} : z 方向明断力パワープロー (W)

PMZ = すれ{九三} : z 方向曲げモーメントパワープロー (W)

P「 ÷Re{TJ:}: 涙りモーメントパワープロー (W)

F:r :X 方向軸力 (N)

QI : ν 方向興断力 (N)
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01. 

Fig.3.6 Element forces and 

displacements in CQUAD4 element 

My : y!紬回り曲げモーメント (Nm)

Qy : Z 方向明断力 (N)

Mz : Z 軸回り曲げモーメント (Nm)

Tx :摂りモーメント (Nm)

Vx : x 方向変位速度(mI s) 

九 :y 方向変位速度(mI s) 

Vz : Z 方向変位速度 (m / s) 

。x : x 軸回り回転角速度 (rad/s)

。 y • ν 軸回り回転角速度 (rad/s)

。 z : Z 軸回り回転角速度 (rad/s)

右辺第一項が縦波によるパワーフロー、第二項と第三項が x-Z 面の曲げ波によるパワー

フロー、第四項と第五項が x-y 面の曲げ波によるパワーフロー、第六項が涙り波によるパ

ワーフローである。

②二次元板要素

Fig. 3.6 に示すように、 x-Y 面で定義される平板要素を考える。このとき、平板要素の

振動インテンシティは、 z方向の振動インテンシティ Wx と u 方向の振動インテンシティ Wy
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の 2 つのベクトルで表される。本論文で取り掻う平板要素については、振動インテンシティ

(すなわち、単位長さ当たりの振動パワーフロー)を平板要素の振動パワーフローと呼ぶも

のとする。 MSC/NASTRAN の板要素 (CQUAD4 ELEMENT) では、要素端での 6 自

由度の節点変位速度と要素中心での 6 つの要素力が算出される。これらの要素力と節点変位

速度から z方向および U 方向の時間平均の振動パワーフロ -Px， Py は (3.26) 式、 (3.27)

式で求められる。

Px =PFx+PQx+PMX+PFXY +PTxy 

Py =PFy+PQy+PMy+PFYX+PTyX 

ここで、

PrtRG{Fzu:}: 軸力パワープロー (W/m)

ん→
九=まれ {QxV ，J :現断力(面外)パワープロー (W/m)

PQy = すれ {ω:}: 明断力(面外)パワープロー (W/m)

PMzzjb{-MA}: 曲げモーメントパワープロー (W/m)

PMy = すれ {Myex } :曲げモーメントパワーフロー (W/m)

PFXy = すれ {FxyVy } :興断力(面内)パワープロー (W/m)

~=÷Re{Fdlz}: 明断力(面内)パワープロー (W/m)

Fr÷Re!?zug:}: 摂りモーメントパワー (W/m)

PTyx = すれ {-TA}: 涙りモーメントパワー (W/m)

人 :x 方向軸力 (N 1m) 

凡な方向軸力 (N 1m) 

Qx:x 方向面外明断力 (N/ m) 

Qy:Y 方向面外明断力 (N 1m) 

FXY: x 方向面内明断力 (N/m)
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(3.26) 

(3.27) 



Fyx=Fxy: ν 方向面内明断力 (N/m)

1.1工 :y 軸回り曲げモーメント (Nm/ m) 

My:X 軸回り曲げモーメント (Nm/ m) 

T
XI1

: X 軸回り振りモーメント (Nm/ m) 

Tyx=Txy : ν 軸回り擦りモーメント (Nm/ m) 

V
I 

: x 方向変位速度 (m / s) 

Vy :ν 方向変位速度 (m / s) 

九 :Z 方向変位速度 (m/ s) 

�
I 

: X 軸回り回転角速度 (rad/s)

九 :y 軸回り回転角速度 (rad/s)

各式の右辺第一項が縦波による振動パワーフロー、第二項と第三項が曲げ波による振動

パワーフロー、第四項が面内興断波による振動パワーフロー、第五項が振り波による振動

パワーフローである。

- 138 -

3.3 1 自由度振動系の振動パワーフロー解析

多自由度 (MDOF : Mul tiple -Degree -of -Freedom) 振動系である一般構造物の振

動パワーフローの解析の前に、 1 自由度 (SDOF : Single Degree -of -Freedom) 振動

系の振動パワーフローについて詳細に解析を行うことによって、振動ノぐワーフローの特性

を明らかにする D

N 自由度の粘性減衰振動系の運動方程式は、 (3.28) 式で表される (40) 。

[M]{ 云 (t )}+[C]{ 土 (t )}+[K]{x (t )}={F(t)}

ここで、

リイ] :質量行列(kg) 

[C] :粘性減衰行列 (Ns/m)

[K] :剛性行列 (N / m) 

{x(t)} :変位ベクトル (m)

{F(t)} :外力ベクトル (N)

(3.28) 

，ーは時間 t での微分を表す。ここで、減衰を比例粘性減衰と仮定すると、 (3.28) 式の運

動方程式は、不減衰固有モードによるモード座標を用いて、 (3.29) 式のような互いに独立

な N個の l 自由度運動方程式に変換することができる。

1m J { � ( t ) } + I c J { � ( t ) } + Ik J {� ( t ) } = {f ( t ) } 

ここで、

ImJ= [ゆ ]T [.1\引[ゆいモード質量行列 (kg)

IcJ = [ゆ ]T[C][ø] :モード粘性減衰行列 (Ns/m)

IkJ = [ﾘ ]T [K] [ ﾘ] :モード剛性行列 (N/m)

[ゆ] :固有モード行列

{f(t)}=[ ゆ]ア {F(t)} :モード外力ベクトノレ (N)

{ç (t)}=[ ゆ]一 I{X(t)} : モード座標ベクト jレ (m)

(3.29) 

(3.29) 式の運動方程式は、それぞれ独立な 1 自由度振動系として個別に解くことができ

る。そして、その応答は 1 自由度振動系の応答の重ね合わせで表される。したがって、 1 自

由度振動系の振動パワーフローを解析することによって、多自由度振動系の固有振動数近

傍における振動パワーフローの特性についても明らかにすることができる。
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''B' 

=Re {Veiße iω t} 

=Re{Ve iω 1 } (3.32) 

ここで、

Fig.3.7 SDOF system with viscous 

damping coefficient c 

F: 外力振幅 (N)

V: 変位速度振幅 (m/ s) 

α: 外力の位相 (rad)

β: 変位速度の位相 (rad) 

複素外力と複素変位速度を用いると (3.30) 式の運動方程式は (3 .33) 式の ように変形

することができる。

Fig. 3.7 に示すような l 自由度 (SDOF) の粘性減衰振動系の振動パワーフローを解析

する。この振動系の質量 m に周期外力 f (t) が作用する場合、運動方程式は (3.30) 式で表

される。
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(3.33) 

mÏ(t)+c土 (t)+kx=f (t) (3.30) 

このとき、複素インピーダンスZ(ω)と複素モピリティシ (ω)は、それぞれ (3.34) 式と

(3.35) 式で表される。

f( t) 
Z(ω) =て一一v (t) 

ここで、

m: 質量(kg) 

c :粘性減衰係数 (Ns/m)

k : ばね定数 (N / m) 

x (t) : 変位( m) 

f(t)=Fcos( ω t+ α) :周期外力 (N)

ω = 2πf: 角周波数 (rad/s)

f: 周波数 (Hz)

α: 外力の位相 (rad)

F: 外力振幅 (N)

周期外力f (t )と変位速度主 (t) をそれぞれ (3.31) 式と (3.32) 式のように複素数 f(t) , 

v ( t ) で表す。

f ( t) = R e {f ( t) } 

F 

V 

~ c + j (ωm- す) (3.34) 

Y( ω)= 十 1
Z(ω) 

c + j (ω m-~) 
(3.35) 

次に、定常振動状態における外力f (t) と変位速度 v (t) を定量的に取扱うための変数とし

て、 2 乗時間平均外力 <f2 (t) >1 および 2 乗時間平均速度 <v2 (t)>t を、それぞれ (3.36) 式

と (3.37) 式で定義する。

=Re{Fe 1 α e 1 ω t} 

=Re {企 e i ω 1 } (3.31) <f2 ( t) >t = 打;内) dt (3.36) 
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<ポ (t)>t=÷ル2 (t )dt
<II>( =Re{J( ω) } 

=Re{Z( ω) }く v 2 (t) >{ 

=c<v2(t)>( 

(3.37) 

ここで、 < >(は時間平均を表す。前述 した複素外力と複素変位速度を用いて 2 乗時間平均

外力と 2 乗時間平均速度を表すと、それぞれ (3.38) 式と (3.39) 式のようになる。 =P!rt (3.42) 

<f2(t)>t=<Re {Y2(t)}>t 時間平均損失パワー<II >(は、 (3 .4 3) 式に示すように、 2 乗時間平均外力と複素モビリ

ティからも求めることができる。

=�RG{FF} 

<II>t =Re{Y( ω )}<j2 (t)>{ 

=�F| =P!rt (3.38) (3.43) 

< v2 (t) >t = < R e {�/ (t) } >t したがって、定常振動状態において、外力によって振動系に入力される時間平均入力パ

ワーは、外力と変位速度の時間平均、 2 乗時間平均外力と複素モピリティあるいは 2 乗時間

平均変位速度と複素インピーダンスから求めることができる。

また、複素パワーの虚数部 1m {J( ω) }は、ラグランジュ関数の時間平均 <L >(に比例し、

リアクティフ。パワー (reactive power) と呼ばれている。 (3.44) 式に示すように、リア

クティブパワーは、時間平均運動エネ jレギと時間平均ポテンシャノレエネノレギの差に比例し、

共振周波数でゼロとなる。

=�G{VV} 

=�V| (3.39) 

ここで、*は共役複素数を表す。

複素インピーダンスと 2 乗時間平均速度を用いると、外力によってこの振動系に伝達され

る複素入力パワ- ](ω) は、 (3.40) 式および (3 .4 1) 式で表されるの9) 。
lm {J( ω) } / 2ω = <L >t 

J( ω) = z (ω )<v 2 (t)>{ (3.40) 

(3.41) 

= < T-U>t 

= < II >( + j 2 ω <L >( 
=�<U2(t)>t-�<Z2(t)>t 

複素入力パ ワーの実数部<II >{は、 Fig. 3.7 に示した 1 自由度粘性減衰振動系の時間平

均損失パワ ーを表し、実パワー (real power) と呼ばれる。定常振動状態では、外力によっ

て振動系に入力される時間平均入力パワー ptrt と振動系から損失される時間平均損失パワー

< II >{は等しくなる。振動系から損失されるパワーには、振動ヱネノレギから熱エネルギなど

の他のエネルギに変換されて損失されるものと、別の振動系に振動エネノレギとして伝達さ

れるものがある 。 Fig. 3.7 に示す l 自由度の粘性減衰振動系の場合には、時間平均入力パ

ワ _pi円は、 (3.42) 式に示すように、粘性減衰によって損失される時間平均パワー c < v2 
( t) >t 

に等しくなる。
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一 (3.44) 

ここで、

く T>( = れく v 2 (t)>( :時間平均運動エネルギ (Nm)

<U>t = ヤくジ (t) >( :時間平均ポテンシャルエネノレギ (Nm)

ω: 角周波数 (rad/s)

ω 。 =jk/;; :固有角振動数 (rad/s)

したがって、共振周波数においては、リアクティプパワーがゼロとなるので、複素入力
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f( •) 
次に、構造減衰振動系の時間平均入力パワーについて、共振周波数 ω。で規準化された周

波数比 0=ω。 /ω および損失係数 η との関係を調べる。

外力 f( t) が作用している時の時間平均入力パワーは、周波数比および損失係数を用いて、

(3 .4 9) 式で表される。

pin =Re{Y( ω )}<f2 (t )>t 

kη 負 担
=エ了 I Y( ω) I <fL.(t) >t 

Fig.3.8 SDOF system with 10ss 

factor 力 1 1 n 
ワ <f 2 (t)>t

wm 02η 2 + (去- 1 )2 

パワーは時間平均入力パワーに等しく (J ( ω)=<II>t) なる。

次に、振動系の時間平均振動エネ lレギ <E>， は、 2 乗時間平均速度を用いて (3.4 5) 式で

表される。

o n 
=一戸=デケ 内向 付' n く f2 (t) > t 

.j mk η勺己+(す-O)G 
(3.49) 

=れ( I + (引く v2
(t) >, (3.45) 

(3.49) 式を用いて共振周波数を中心にした周波数範囲において、時間平均入力パワーと

損失係数との関係について考察する。

(I)Q=l(ω=ω。)のとき

共振周波数において、時間平均入力パワーは最大となり、このときの値は (3.50) 式で

求められる。この周波数では、振動系の損失係数が大きいほど、すなわち減衰が大きいほ

ど時間平均入力パワーは少なくなる。したがって、振動系に減衰を付加することによって、

共振周波数での時間平均入力パワーを少なくすることができることがわかる。

三;n 1 1 っ
P'''= 一戸--一 <f" (t) >, 

Jmk η ・
(3.50) 

<E >, = < T>, + < U>, 

=÷m< ジ (t) >t +ヤ <x2 (t)>t

(3.45) 式は、共振周波数では (3.46) 式のようになり、起振外力が一定の場合には、時

間平均振動エネルギーは減衰の大きさの 2 乗に反比例して小さくなる。

<E>t =m<x2 (t)> , 

=4<f2(t)>t 
c-

(3.46) 
また、このときの時間平均変位速度と時間平均振動エネルギは、それぞれ (3.51) 式と

(3.52) 式で求められる。この場合も、振動系の損失係数が大きいほど時間平均変位速度お

よび時間平均振動エネノレギは小さくなることがわかる。

一方、 Fig. 3.8 に示すように、減衰を複素ばねで表した構造減衰振動系の場合の運動方

程式は (3 .4 7) 式で表される。

m云( t) + た( 1 + jη )x( t) =f(t) (3.4 7) 
ヮ 1 1 っ

くド (t) >, =ττ ーすくfZ(t)>t
'"κη 】

(3.51) 

粘性減衰係数 c と損失係数 η は (3.48) 式で関係づけられるので、構造減衰は粘性減衰の

特別な場合として取り扱うことができる。

< 1 1 _" 
< E >, = k TJ-2 < f" ( t ) >, (3.52) 

村
一ω

C
 

(3.48) 

(2) Q<< 1 (ω 》 ω。)のとき

共振周波数よりも高い周波数範囲では、 (3.53) 式に示すように、時間平均入力パワーは
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損失係数が大きいほど多くなり、周波数の増加に伴って少なくなる。

ptnZ4τη <f2 (t) >t 
w- m >

(3) 0>> 1 (ω 《 ω 。 )のとき

(3.53) 

共振周波数よりも低い周波数範囲では、 (3.54) 式に示すように、 η< 1 であるので、時

間平均入力パ ワーは損失係数が大きいほど多くなる。また、周波数の増加に比例して多く

なる 口

Pl" ::::::竺 T)τ <f2( t) >t
k 1+ η ゐ t

(3.54) 

これらの結果から、共振周波数近傍と共振周波数以外の範囲では、時間平均入力パワー

と損失係数の関係が異なることがわかる。共振周波数近傍では、時間平均入力パワーは損

失係数の増加に反比例して減少する。一方、共振周波数から離れた周波数範囲では、損失

係数の増加に比例して増加する。

次に、共振周波数において時間平均入力パワーが最大となることから、共振周波数近傍

に注目して検討を行う。複素インピーダンス Z(ω) あるいは複素モビリティ Y( ω) の実数部

と虚数部の大きさが等しいと置いた時に求められる周波数比 0 1 / 2 は、半値パワーポイント

周波数比と呼ばれ、周波数 ω 1/2 は半値パワーポイント周波数と呼ばれる。 (3.57) 式に示

すように、この周波数においては、時間平均入力パワーが (3.50) 式で求められる共振周

波数の時の時間平均入力パワーの約 1/2 になることがわかる。

0
1
/
2 

= ( 1 :!:η)一 1 / 2

勾( 1 平 ÷η) (3.55) 

ω1 / 2 =ω。( 1 :!:η) 1/2 (3.56) 

一 ー 1 1 Jl :t η -
Ptf= 士 -H=r. く f t: (t)>t

"'1/2 ~ Jmk 
(3.57) 

また、 (3.58) 式で示す周波数幅 Aω は半値幅と呼ばれる。

Aω 之 ωo 力 (3.58) 

共振周波数を含むこの周波数範囲では、時間平均入力パワーの大きさは、 (3.50) 式でし

たように損失係数の大きさによってコントロールされ、損失係数が大きいほど時間平均入

- 146 -

カパワーは少なくなる。共振周波数f = 100Hz、損失係数η = 0.001 の時、半値幅は!:lf=O.IHz

となり、損失係数が小さい時には、半値幅は非常に小さくなることがわかる。したがって、

損失係数の増加によって時間平均入力/{ワーが減少する周波数範囲は、共振周波数の極近

傍であり、共振時の振動パワーフロー解析では共振周波数を正確に把握する必要があると

言える。
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3.4 平板モデルの振動パワーフロー解析 (41)

多自由度振動系モデルとして周辺固定の長方形平板を対象にして、有限要素法 (FEM) を

用いた振動パワーフロー解析法よって、平板モデノレの振動インテンシティ、すなわち単位

長さ当たりの振動パワーフローの数値シミュレーションを行う。これによって、振動パワー

フロー形状やノ守ワーの大きさなどの基本的な特性を明らかにすると共に、振動パワーフロー

解析法の有効性を検証する。

最初に、一様な減衰を持つ平板モデ jレを周期外力で起振した場合に、平板モデ jレに発生

する波動による振動ノ〈ワーフロー成分の種類とその伝搬特性を解析する。次に、同じ平板

モデルに対して、部分的に制振処理を施工したり、スチフナ施工による補強などの固体伝

搬音低減対策を行った場合について、振動パワーフロー成分の変化や伝搬特性の変化を解

析する。

3.4.1 平板モデルの概要と計算条件

Fig. 3.9 に数値シミュレーションに用いた平板モデルを示す。

平板モデノレの寸法は 1410mm x 910mm x 5mm の長方形、材質はアルミとし、材料減

衰は損失係数 η= 0.0006 を設定した。境界条件は周辺固定とし、起振位置は平板中央の A

点と平板端部の B 点の 2 箇所、起振力は 100N の周期力とした。平板モデ jレの FEM 要素分

割では、平板モテソレをz方向に 24分割、 ν方向に 16 に分割し、要素寸法58.75mm x 56.875mm 

の 384 個の 4 節点アイソパラメトリック要素 (CQUAD4) でモデル化した D

各要素の節点変位速度と要素力は、 FEM による汎用構造解析プログラム MSC/NASTRAN

Young's modulus: E = 7.056 x 10IoN/m' 
Density :ρ= 2.7 x 103kg/ m' 
Poisson's ratioν= 0.3 

y~x 

A , B = Excitation 
pomt 

Fig.3.9 Dimensions of the plate model 
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を用いた周波数応答計算によって求めた。要素の節点変位速度については、要素座標系の

X， y ， z 軸方向の 3 つの並進速度成分と x ， y 軸回りの 2 つの回転角速度成分が 4 つの節点で求

められるので、これらの結果から要素中心位置での各速度成分の平均値を求めた。また、要

素の要素カでは、要素中心位置で要素座標系の x ， y 方向の 2 つの軸力、 2 つの面外明断力、

2 つの面内明断力と、 x ， y 軸回りの 2 つの曲げモーメント、 2 つの擦りモーメントが求めら

れるロこれらの変位速度と要素力は全て複素数で求められ、要素は単位長さ当たりの値と

なっている。振動パワーフローの計算では、これらの計算結果から、 3.2.2 項に示した振動

パワーフローの計算式 (3.26) 式および (3.27) 式を用いて各要素座標系での要素中心位

置における z方向と ν 方向の振動パワーフローを求めた。各要素座標系に対して求められた

要素の振動パワーフローを、座標変換によって平板モデノレの全体座標系の値に変換して、各

要素中心位置での単位長さ当たりの振動パワーフローを求めた。

3.4.2 計算結果

節点変位速度と要素力の算出では、最初に 1 次から 50 次(周波数 39.4Hz から 769.5Hz)

までの固有振動数と固有振動モードの計算を行い、これらの計算結果を用いて周波数応答

mode 1 mode 2 

、---f = 39.3Hz f = 59.3Hz 

mode 3 mode 4 

f = 93.3Hz f = 97.4Hz 

一

Fig. 3.1 0 N a tural vibra tion modes of a plate model 
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2 次と 4 次振l 次から 4 次までの実固有振動モードを示す。3 . 10 に、F刕. 計算 を 行 った 。

動モードでは、平板中央の起振点 A の位置で振動モードが節となるために、外力の作用時

(3.19) 式に示したように、この結果、振動入力パワーは、の応答変位速度がゼロとなる。

外力と応答変位速度から求められるので、平板に伝達される振動入力パワーはゼロとなる。

したがって、以下の検討では、平板モデノレの 1 次と 3 次固有振動数を対象にして行う。

(1 ) 振動パワーフロー形状
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時酬に::
;十伸い附州|刊件特

出同i附刊主体

Fig. 3.11 と Fig. 3.12 に、 1 次固有振動数 (1 = 39 .4Hz) と 3次固有振動数 (1 = 93.3Hz) 

において、起振点 A の z 方向を大きさ 100N で起振した場合の平板モデノレ l の振動パワーフ

1'::' 

3.9 に示した基本の平板モデルを平板モデル 1Fig. ここで、ローベクトノレの形状を示す。

と呼ぶことにする D
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 ー~ < これらの 2 つの振動数の場合、平板モデル l には、面外明断力、曲げモーメントおよび援

りモーメントによる振動パワーフローが形成される。

では、面外明断力および曲げモーメント成分の振l 次固有振動数((1， 1) 振動モード)
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面外明断でも同様に、一方、 3 次固有振動数 ((3 ， 1) 振動モード)明確になっていない。

カおよび曲げモーメント成分の振動パワーフローは、起振点から平板周辺に向かう振動パ

(3 , 1) 振動モードでは、平板の z方向の振動モード、
1
レだたワーフローベクトルを示す。

この影響によってz方向へ向かう振動パワーフローが 3 つのピークを持つ振動モードになり、
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渦巻き状この場合には、各振動/{ワーフロー成分のベクトノレ形状は更に複雑になり、し、

の振動/{ワーフローベクトルが現れてくることがわかる。
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3.2 節で示した二次元板要素の時間平均振動パワーフローの算出式( (3.26) 式および

より、振動パワーフローの面外明断力成分は面外明断力と z 方向変位速度、曲(3.27) 式)

げモーメント成分は曲げモーメントと z軸あるいは ν 軸回りの回転角速度、振りモーメント

したがって、周成分は摂りモーメン卜と z軸あるいは ν 軸回りの回転角速度で決定される。

波数の増加に伴って、平板の振動モード形状および応力分布が複雑になることによって振

動パワーフローベクト jレ形状は複雑になることがわかる。
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Fig.3.13 Vibration power flow vectors of the model 1 

at the 10th natural frequency 

本論文では、振動パワーフローを定量的に取り扱うために、平板モデノレを 1 つの平板要素

と考え、平板モデノレ内に発生する振動パワーフローを、 x ， y 方向成分に分解すると共に、軸

力、面外関断力、曲げモーメント、面内明断力および涙りモーメントの 5 種類の振動パワー

フロー成分の大きさを求める 。

Fig. 3.14 に示すように、平板モデ jレの振動パワーフローベクト jレは、各要素の中心位置

における z方向と ν 方向の単位長さ当たりの時間平均振動パワ - PIj) ， PYji として求められて

いる 。 平板モデ jレを z 方向と U 方向に、それぞれ n 分割と m 分割した場合、要素人1

(i = 1--π ， j = 1 --m) の断面を通過する時間平均振動パワーは、 (3.59) 式と (3.60) 式

で表 される D
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ここで、

p 
IiJ 

p 
Yij 

Fig.3.14 Power flow on a 

=PZ11 4UJ 

=Pyij!lXj 

PZ11: 要素 Aij の z 方向振動パワーフロー (W)

Pyi) :要素 Aij の U 方向振動パワーフロー (W)

X 

pla te model 

Pxリ:要素 Aij の単位長さ当たりの z方向振動パワーフロー (W/m)

Pyi) :要素 Aij の単位長さ当たりの ν 方向振動パワーフロー (W/m)

ムXj: 要素 Aij の z 方向長さ (m)

!l Y j :要素 Aij の U 方向長さ (m)

(3.59) 

(3.60) 

Fig. 3.14 より、平板モデルの X=Xj 断面および ν = Yj 断面を通過する時間平均振動ノf ワ

PI i ， P y ) は、それぞれ (3.61) 式と (3.62) 式で求められることがわかる。

m _ 

PIg =5l PI21 

m 

=主lPJUj

一 n _ 

PUj=iEl PUリ

n 

=tEl puzJ42i 

(3.61) 

(3.62) 

平板モデノレを l つの板要素と見なすと、定常状態では X=X 1 から X=Xn の各断面を通過し
て Z方向に伝搬する時間平均振動パ ワーは全て等しくなるものと考えられる 。 ただし、振動
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パワーフローは、平板モデノレを z方向に η 分割、 ν 方向に m 分割した各要素内での平均値と

して求められているので、変位速度や応力が急激に変化している位置が存在している場合

には、各 z 断面での振動ノぐワーフロ ーは必ずしも等しくはならない。ここでは、各 z 断面で

の振動パワーフローの平均値を (3.63) 式から求めて、この値を定常状態において平板モ

デルに発生する z 方向振動パワー フロー成分と定義する。

( PU J< O の場合

一 1 m_  

P II ー =二- 1: P" " m j= 1 "J 
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・
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(3.68) 

ここで、

Px=Px++Pxー (3.63) Py :平板モデルの U 方向振動ノ守ワーフロー (W)

PY+ :平板モデルの y+ 方向振動パワーフロー (W)

Py-:平板モデノレの U 一方向振動パワーフロー (W)

最後に、平板モデノレの振動パワーフローは (3.69) 式となる。

① P I'J 三 O の場合

1 n 
P'r+ = 二1: Pγ 

ー ηi = 1 勺

=日l(jPILAUj)
P=Px+Py (3.69) 

(3.64) 

②P工 J< O の場合

(3.69) 式は、 5 種類の力成分に分類した振動パワーフローに対しても用いることができ、

5 種類の振動パワーフロー成分は、それぞれ (3.70) 式から (3.74) 式で表される。

1- =l2Pγ 
- n i= 1 -

= 十~1 (i~1 IPr"l�Yi) 
(3.65) 

PF =PFx+PFY 

PQ =PQx+PQy 

PM=PMX+PMy 

PFI=PFIx+PFlY 

PT =PTI+PTy 

P =PF+PQ+PM+PF/+PT 

(3.70) 

(3.71) 

(3.72) 

(3.73) 

(3.74) 

(3.75) 

ここで、

PI :平板モデノレの z 方向振動パワーフロー (W)

Px+ :平板モデノレの X+ 方向振動パワーフロー (W)

PI ー :平板モデノレの z 一方向振動パワーフロー (W)

同様に、各 u 断面での振動パワーフローの平均値を (3.66) 式から求めて、この値を平

板モデノレに発生する U 方向振動パワーフロー成分と定義する。

ここで、

py=py++py- (3.66) 

P :平板モデルの振動パワーフロー (W)

PF :軸力振動パワーフロー成分 (W)

PQ : 面外明断力振動パワーフロー成分 (W)

PM : 曲げモーメント振動パワーフロー成分 (W)

PF/: 面内男断力振動ノぐワーフロー成分 (W)

PT :振りモーメント振動パワーフロー成分 (W)

これらの計算式を用いて、平板モデル 1 の振動パワーフローを、 5 種類の力成分に分類し

て求めた結果を Table 3.1 に示す。また、 x ， y 方向成分に分類して求めた結果を Table 3.2 

に示す口

③ P y " ミ O の場合

一_ 1 m _ 
p川=二- 1: P" 
" m j=l "J 
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(3.67) 
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Table 3.1 Vibration power flow component on the plate model 1 

power fiow component 1st frequency 3rd frequency 10th frequency 

39.3 Hz 93.3 Hz 200.4 Hz 

a) Bending moment : PM 19.7% 25.8 % 29.3% 

b) Shea.r force (out-of-pla.ne) : P Q 74.5% 65.5 % 59.9 % 

c) Torsional moment : PT 5.8% 8.7% 10.8% 

d) Shear force (in-plal吋 :PFI 。 。 。

e) Longitudinal force : PF 
。 。 。

Tot.al: P 100% 100 % 100% 

Ta ble 3.2 Vibra tion power flow of directional componen t 

on the plate model 1 

power fiow component 1st frequency 3rd frequency 10th frequency 

39.3Hz 93.3 Hz 200.4 Hz 

P:r+ 23.4% 32.4% 21.7% 

Px- 23.4 % 32.4% 21.7% 

P x = P x+ + P :r- 46.8% 64.8% 43.4% 

PlI+ 26.6% 17.6% 28.3% 

PlI-
26.6% 17.6% 28.3% 

Py = Py+ + Py_ 53.2% 35.2% 56.6 % I 

P=P:r+Py 100% 100% 100 % 

Table 3.1 から、 1 次固有振動数および 3 次固有振動数では、面外男断力の振動パワー

フロー成分が全振動パワーフローの約 65 %,...., 75 %を占め、曲げモーメントの振動パワーフ

ロー成分が約 20 %,...., 25 %を占めていることがわかる。面外明断力と曲げモーメンの振動パ

ワーフロー成分は曲げ波の伝搬に伴って発生する振動パワーフローである。したがって、こ

の場合には、曲げ波による振動パワーフロー成分が全振動パワーフローの約 90%以上となっ

ており、曲げ波が支配的であることがわかる 。 また、 10 次固有振動数においても、同様に

曲げ波が支配的であることがわかる D また、 Fig.3.11 から Fig. 3.13 に示した各力成分

別の振動パワーフローベクトルでは、面外明断力の振動パワーフロー成分が主体であるた

めに、全振動パワーフローベクトノレは面外明断力の振動パワーフローベクトノレと同じ形状

になっていることがわかる。

Table 3.2 から z 方向と ν 方向の振動パワーフローの割合を比較すると、 l 次固有振動数

では、 z と ν 方向の振動パワーフローはほぼ同程度であり、 Fig.3.11 の起振点 A から板周

- 156 -

辺に向かつて一様に流れている振動パワーフローベクトノレに対応している。一方、 3 次固有

振動数では、 z方向に 3 つのピークを持つ振動モードの影響によって、 z方向の振動パワー

フローは ν 方向の1.8 倍に増加していることがわかり、これも Fig. 3.12 の振動パワーフロー

ベクトノレ図に対応している。

これらの結果から、平板モデノレの振動パワーヲローは、その振動状態において支配的な

波動成分と振動モードによって複雑に変化することがわかる口この場合、平板モデノレを l つ

の要素と見なして求めた振動パワーフロー成分を用いることによって、振動パワーフロー

ベクトル形状の変化を定量的に評価することができる。

(2) 高次振動モードによる振動パワーフローの変化

節点変位速度と要素力の算出に用いたモード法による周波数応答計算では、計算に用い

る固有振動モードの数によって、その計算精度が問題となる場合がある 。 3 .3 節に示したよ

うに、比例粘性減衰のN自由度振動系の運動方程式は、 (3.28) 式および (3.29) 式で表さ

れる D この場合の周波数応答変位は、固有振動数と固有振動モードを用いて (3.76) 式で

求められる。

t!. {ゆrf{F {ω)}(φr} {X ( ω)}= r; "r'  '-n 

r=lkr{1- β ~+2jtrßr) 

ここで、

{X (ω)} :応答変位振幅ベクトル (m)

{F ( ω)} :外力ベクトル(N) 

{仇} :固有モードベクトノレ

ん: r次のモード剛性 (N/m)

乙 :γ次のモード減衰比

βrω/ωOr 

ω: 角周波数 (rad/s)

ωo r .γ次の固有角周波数 (rad/s)

(3.76) 

起振点 i の起振力を Ft< ω) とし、応答点 l の変位振幅を Xt ( ω) とする。このときのコンプ

ライアンス G li ( ω ) =X[ ( ω) / Fi ( ω) は (3.77) 式で表され、 N個の固有振動モードの伝達関

数の重ね合わせになる。
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ここで、

G1! (ω) =Xl ( ω) / F! (ω) 

旦 Ør ， ゆ rl 己 4 ri ゆ rl
γ :._----+ ), 

- pfl Kr (1-87+2jCJF)F=Z+l Kr (1-3?+2jC73v) 

ゆ r i i 点の T次固有モード成分

�rl : l 点の γ次固有モード成分

(3.77) 

したがって、周波数応答計算に用い る固有振動モード数が振動系の自由度数に比べて非

常に少ない場合 (m <<N) には、高次モードの影響が無視されることによって、その計算精

度が低下することになる。今回の周波数応答計算では、平板モデjレの自由度数 1540 (N = 1540) 

に対して、 1 次から 50 次までの 50 個の固有振動モード (m = 50) を用いて、 1 次および 3

次の固有振動数における応答計算を行っている。
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- 158 -

高次モードの影響を検討するために、 Fig. 3.15 に 1 次(周波数 39 .4Hz) から 100 次(周

波数 142 1. 4Hz) までの 100 個の固有振動モードを採用して求めた節点変位速度と要素力

から計算した振動パワーフローベクトル形状の結果を示す。 Fig. 3.11 に示した 50 次まで

の固有振動モードを採用した場合と同じベクトル形状が得られている。また、これらの結

果から求めた力成分別の振動パワーフローおよびz方向と y 方向の振動ノf ワーフロー成分に

ついても、 Table 3.1 および Table 3.2 と同じ結果が得られている。さらに、 (3.19) 式

から求められる振動入力パワーについても、 50 個の固有振動モードの場合P~Ö = 11.645.3W、

100 個の固有振動モードの場合 Plòo = 11 ， 639.2W となり、同じ結果が得られている。これ

らの結果から、今回の周波数応答計算に用いた固有振動モード数は、 1 次および 3 次の固有

振動数での振動パワーフローの計算精度に対して十分であると判断できる 。

(3) 制振処理による振動ノf ワーフローの変化

一般の銅構造物では構造部材自体の減衰が非常に小さいので、構造部材に制振材の貼り

付けなどの告IJ振処理を行い、構造部材の減衰を増加することによって、固体伝搬音の低減

を図っている。ここでは、 Fig. 3.9 示した平板モデル l の減衰を変化させることによって、

振動パワーフローがどの様に変化するのかを検討する。

Fig. 3.16 と Fig.3.17 に、 1 次固有振動数と 3 次固有振動数において、平板モデノレ l の

減衰を変化させた場合の振動パワーフローベクトル形状を比較して示す。また、 Table 3.3 

と Table 3.4 に、 1 次固有振動数と 3 次固有振動数において、平板モデノレ 1 ， 2 ， 3 の全振動

パワーフローに対する z と u 方向成分の割合を比較して示す。

平板モデル l は、一様な減衰を持つ平板であり、材料減衰として全要素に損失係数η1 = 0.0006 

を設定した。平板モデ jレ 2 は、平板周辺に制振処理を追加したモデルであり、平板モデル l

の境界周辺の要素に対して 10 倍の損失係数 η2 = 0.006 を設定した。平板モデル 3 は、平板

の一部に集中的に制振処理を追加したモデノレであり、平板モデノレ 2 の一部分に対して 100 倍

の損失係数 η3 = 0.06 の要素を設定した。

① 1 次固有振動数((1， 1) 振動モード)の場合

最初に、 Fig. 3.16 と Table 3.3 の結果から、平板モデ jレの l 次固有振動数((1， 1) 振

動モード)での振動パワーフローについて考察する。平板モデノレ l では、振動パワーは起振

点 A から平板周辺に向かつて一様に流れ出している。このときの I ， y 方向の振動ノ守ワーフ

ロー PI ， P y の割合はほぼ同じである。平板モデノレ 2 では、平板周辺に制振処理を付加して減

衰を増加することによって、起振点 A から平板周辺に向かつて流れる振動パワーフローベ
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Vibration power f10w of directional component 

on the plate model 1,2 ,3 at the 1st natura1 

frequency 

Tab1e 3.3 

power fiow component plate model 1 plate model 2 plate l110del 3 

PX+ 23.4 % 16.2% 20.0% 

Px- 23.4 % 16.2 % 11.0 % 

Px = Px+ + Pxー 46.8%' 32.4 % 31.0% 

Py+ 26.6% 33.8% 34.5% 

Py- 26.6% 33.8% 34.5% 

Py = Py+ + PlI一 53.2% 67.6 % 69.0% 

P=Px+Py 100% 100% 100% 

Vibration power flow of directiona1 component 

on the plate model 1,2 ,3 at the 3rd naturaJ 
frequency 
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クトノレの形状がより鮮明になっている。平板モデノレの U 方向の寸法が z方向の寸法に比べて

小さいために、起振点A から板端辺への距離が小さくなっている U方向への振動ノf ワーフロー
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比
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的 に付加したために、 x + 方向への振動パ ワーフロ -PX+ は z 一 方向への振動パ ワーフロー

Pr ー の約 2 倍になっている 。

モー ドの様に単純で、かっ減衰がこれらの結果から、平板モデノレの振動モードが (1 ， 1) 



均一な場合には、振動パワーは起振点を中心として板周辺に一様に広がっていく。減衰が

付加された場合には、振動パワーは起振点から減衰のより大きい場所に向かつて流れて行

くことがわかるロまた、振動パワーフローを x， y の方向成分に分解して求めることによって、

振動ノf ワーフローと減衰との関係が定量的に求められる。

② 3 次固有振動数 ((3 ， 1) 振動モード)の場合

次に、 Fig. 3.17 と Table 3.4の結果から、平板モデルの 3 次固有振動数 ((3 ， 1) 振動

モード)での振動パワーフローについて考察する。平板モデル 1 では、 z方向の振動モード

の影響を受けて、起振点 A からの振動パワーは、 z方向に U 方向の約1. 8 倍の割合で平板端

辺に向かつて流れる。平板モデル 2 では、平板周辺に制振処理を施工して減衰を増加させて

いるが、起振点 A からの振動パワーフローベクトルの形状は平板モデノレ l の場合とほとん

ど同じである。また、 z方向と U 方向の振動パワーフロー PX， Py の割合も平板モデノレ 1 の場

合とほとんど同じである。この場合の振動ノf ワーフローは、減衰の付加よりも振動モード

によって決定されていると考えられる。平板モデル 3 の場合には、 1 次固有振動数の場合と

同様に、起振点 A からの振動パワーフローベクトルは制振処理された要素の方向に向かつ

て流れているロまた、 X+ と z 一方向の振動パワーフロー Px+ ， Px- を比較すると、起振点 A

に対して X+ 側に減衰を集中的に付加したために X+ 方向への振動パワーフロー PX + は、 z 一

方向 Px - の約1. 8 倍になっている。

これらの結果から、振動モードがより複雑な (3 ， 1) モードの場合には、振動パワーフロー

ベクトノレは、振動モードと減衰付加の 2 つの影響を受けて変化する。振動モードの影響が大

きい場合には、減衰を付加しても振動パワーフローベクトルには変化しないことがわかる口

付加する減衰が大きくなってくると、振動パワーフローベクトルは減衰が付加された位置

に向かつて流れることがわかる。

(4) 帝IJ振処理による振動入力ノf ワーの変化

制振材の施工などの制振処理によって構造物の減衰が変化する場合に、構造物に伝達さ

れる振動入力パワーの変化について検討を行う。前述と同様に平板モデル 1 とこのモデノレに

制振処理を行った平板モデ lレ 2 ， 3 を用いて、外部起振カによって平板モデノレに伝達される振

動入カパワーの変化を、平板モデノレ 1 の場合の振動入力パワーを基準にして、平板モデノレ 2 ，

3 の場合の振動入力パワーと比較することによって検討する。

最初に、 1 自由度の構造減衰振動系の場合の振動入力パワーフローと減衰の検討結果を用

いて、平板モデノレ 1 ， 2 ， 3 の振動入力パワーについて検討する。周期外力j (t) によって振動
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系に伝達される時間平均入力パワ_[5in は、共振周波数において最大となり、このときの時

間平均入力パワーは 3.3 節に示した (3.50) 式で求められる。

ここで、

ptn= 」デ l_ <j2(t)>t
命J mR  '1 

m: 質量(kg) 

η: 損失係数

k: ぱね定数 (N/ m) 

j(t) :外力 (N)

(3.50) 式より、共振周波数では、振動系の損失係数が大きいほど、すなわち減衰が大き

いほど時間平均入力パワーは少なくなることがわかる。したがって、振動系に減衰を付加

することによって、共振周波数での時間平均入力パワーを少なくすることができる。

また、このときの時間平均変位速度 <v 2 (t )>t と時間平均振動エネルギ <E>t も、それぞ

れ 3.3 節に示した (3.51) 式、 (3.52) 式で求められる。この場合も、振動系の損失係数が

大きいほど、すなわち減衰が大きいほど時間平均変位速度および時間平均振動エネルギは

小さくなることがわかる。

っ 1 1 _'l 

<ド (t)>t=zτ ーすくj "t. (t)>t
川κη 】

< 1 1 っ
く瓦 >t=7J77<fd(t)>t

平板モデノレ 1 の全要素の損失係数は η1 = 0.0006、平板モデル 2 の全要素の平均損失係数

はり2=0.0017、平板モデル 3 の全要素の平均損失係数は九= 0.0023 である。平板モデノレ

l の場合の損失係数を基準にすると、平板モデノレ 2 の場合の平均損失係数は約 2.8 倍、平板

モデル 3 の場合の平均損失係数は約 3.8 倍となっている。これらの損失係数の変化に対して、

(3.50) 式を用いた 1 自由度振動モデルの場合の計算から、平板モデノレ 2 および平板モデノレ

3 の場合の振動入力パワーは、平板モデル 1 に比較して、それぞれ約 36% と約 26% に減少

すると推定される。

一方、 Fig. 3.16 と Fig. 3.17 に示した平板モデル 1 ， 2 ， 3 の起振点 A に作用する起振力

F (t) と振動応答速度 v (t) の結果から、 3.2 節に示した (3.19) 式を用いて平板モデノレ 1 ， 2 ，

3 の振動入力パワーを求めることができるロ
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これらの結果から、平板モデル l の振動入力パワーを基準にすると、平板モデル 2 の場合

ま
仇

l 次固有振動数では約 25 %、 3 次固有振動数では約 34 %となる。の振動入力ノ守ワーは、

た、平板モヂル 3 の場合、 1 次固有振動数では約 20% 、 3 次固有振動数では約 18 %となる。

l 自由度振動モデルの計算結果と平板モデル 1 ， 2 ， 3 での計算結果を整理して、 Fig. 3.18 

これらの結果から、平板モデル 1 ，に減衰の増加と振動入力パワーの変化を比較して示す。

E
U
C
O
Q
E
o
u
ω
υ」O
』
』
S

ぷ
的

(
A

1.1': 「ーー �.�. '" ." 

‘ 
, .. 

トー
." ι

・ ー ...‘ー

‘・ー

ー‘ ..' " -
‘' " , ー、

‘・
‘", 11/ 

一・ 1 " -、、 11' a ・

-
" 

1111' 

," 、 、 ー

."、

、 、 1 .,. 

, .., 
:廿十ー?

-1 -i 、、

• l' I ~ 

.L: 

ll品i出手k
キ:件半十;H1 ~ j j:I:I:I: 1: 

明Jill i山
判廿ゴ幸平ヰfH村刊 5

|〆ト卜い J汁寸寸寸オ寸 早

川相キ出 5
、 1 . 1 -1 寸十ナナfぺ 1 /1 '1 一 1.1 . 10

判制ヂ寸寸十1 '1 ・卜 1.1| 凶

寸寸寸 -1 '1 '1 '1 イ . 1I~

H判引:11111111:I~
.1.1.1. 1 ・ 1. ト J. 卜 1- 卜 1.11. 1 .1 ト

1 自由度振動モデルの計算結果と良く対応していることがわかる。制振処理2.3 の結果は、

によって構造物の減衰を増加させることによって、構造物へ伝達される振動入力パワーは
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Fig.3.18 Comparison of vibration input power 

in various damping conditions 

動入力パワーの比率は、

から概略推定することができることがわかる。
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(5) 起振位置による振動パワーフローの変化

平板モデ jレ 1 を用いて、起振位置の変化に伴う振動パワーフローの変化について検討を行

一様な減衰をl 次固有振動数と 3 次固有振動数において、Fig. 3.19 と Fig. 3.20 に、つ 。

~ 持つ平板モデル l の端部の起振点 B を起振力 100N で起振した場合の振動パワーフロー形状

また、平板モデノレ 1 に発生する振動パワーフローの成分を、力の種類で分類して全を示す。

3.5、振動パワーフローベクトルを振動パワーフローに対する比率で表した結果を Table
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3.6 に示す。Pr+ ， Pr - ， Py+ ， Py - の 4 方向成分で分類した結果を Table
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Table 3.5 Vibration power flow component on the plate 

model 1 for driving poin t B 

power flow component 1st frequency 山間uency

39.3 Hz 93.3 Hz 

a) Bending moment : PM 34.3% 36.1 % 

b) Shear force (out-of-plane) : PQ 54.2% 53.5 % 

c) Torsional moment : PT 11.5% 10.4 % 

d) Shear force (in-plane) : P Fl 。 。

e) Longitudinal force : PF 。 。

Total: P 100% 100 % 

Table 3.6 Vibration power flow of directional component 
on the plate model 1 for driving point B 

power fiow component 1st frequency 3rd frequency 

39.3 Hz 93.3 Hz 

PX+ 44.9% 27.7% 

Px- 5.5% 6.9% 

Px = Px+ + Px- 50.4 % 34.6 % 

Py+ 3.1 % 26.4 % 

Py- 46.5% 39.0 % 

Py ニ Py+ + Py_ 49.6% 65.4 % 

P=Px+Py 100% 100% 

①均一な減衰の場合 (平板モデノレ l の場合)

平板モデ jレ 1 には、 1 次固有振動数((1，1)振動モード)で、曲げモーメント、面外明断

力および擦 り そーメンによる振動パ ワーフローが発生する 。 全振動パ ワーフローに対する

各成分の割合 は、 Table 3.5 より、曲げモーメント成分が 34.3%、面外明断力成分が 54.2% 、

摂りモーメント成分が 1 1. 5 %となり、起振点 A の場合 (Table 3.1) と同様に、曲げ波に

よ っ て伝達される振動パワーフローが支配的であることがわかる 。 ただし、起振点 A の場

合 よりも、曲げモーメント成分が増加し、面外明断力成分は減少し、起振点の違いによっ

て、 平板モ デ ル l に発生する振動パワーフロー成分の割合が異なることがわかる。また、曲

げモー メン トと面外明断力成分の振動パワーフローベクトルは、それぞれ起振点 B から平

板の対角の方向に一様に向いており、振動パワーは起振点から一様に拡散伝達している 。 だ

だし、振 り モーメ ン ト成分については、起振点 A の場合と同様に、起振点からの振動パ ワー

フ ローは明確に な っ ていなし」 全振動パ ワーフローについて、 X + ， X - ， y + ， y 方向の振
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動パ ワーフロー成分 px+' p x-' Py+ , P y- を比較すると、起振点 B か ら 、 X+ と u 一 方向 に それ

ぞれ約 45% の振動パワーが伝達されている 。 すなわち、起振点B の振動入力パ ワーの約 90 %

は起振点 B から平板の対角の方向に向かつて流れ、 Fig . 3.19 の振動パ ワ ーフ ロー ベ クト jレ

図と対応していることがわかる 口

3 次固有振動数 (( 3 ， 1 ) ) についても同様に検討を行う 。 この場合にも、曲げモーメ ン ト、

面外明断力および振りモーメンによる振動パワーフローが発生する 白 全振動パ ワーフロー

に対する各成分の割合は、曲げモーメント成分が 36.1 %、面外明断力成分が 53.5 % 、摂り

モーメント成分が 10.4% となり、起振点 A の場合と同様に、曲げ波によ っ て伝達される振

動パワーフローが支配的であることがわかる。ただし、曲げモーメ ン ト成分と面外明断力

成分の振動パワーフロー形状は、起振点 A の場合 (Fig. 3.12) とは異なり、渦巻状の振動

パ ワーフローが発生する 。 振動パワーフローは、振動モードと起振位置によって異なる形

状を示し、高次振動モードになるに伴って複雑な振動パワーフロー形状になることがわか

る 。 全振動パワーフローについて、 X + ， X - ， y + ， y 一 方向の振動パワーフロー成分Px +' Px-'

Py+ ， Py - を比較すると、渦巻状の振動パワーフローの発生に伴って ν+ 方向にも振動ノぐ ワー

が伝達され、起振点 B から、 X+ 方向に約 28% 、 U 一 方向に約 39% 、 y + 方向に約 26 %の

振動パワーが伝達されている D

次に、同じ起振力 100N を作用させた場合の振動入力パワーを比較すると、 l 次固有振動

数の場合、起振点 B の振動入力パワーは起振点A の場合の約 3.2% となる。この結果は、起

振点、 A が l 次固有振動モードの最も振動振幅の大きな位置であり、振動入力ノf ワーが伝達

され易い位置であることから当然の結果であると判断される。 3 次固有振動数の場合、起振

点、 B の場合の振動入力パワーは起振点 A の場合の約 32.6 %となる 。 高次振動モードの場合

には、振動モードの腹と節の間隔が小さくなるために、起振位置の違いによる振動入力パ

ワーの差は小さくなると考えられる。だだし、起振点が振動モードの節の位置の場合には、

振動入力パワーはゼロとなるために、起振点を設定する場合には高次振動モードにおいて

も振動モードの検討は重要であると 言える。

②減衰が付加された場合(平板モデノレ1， 4 , 5 の比較)

次に、平板モデル l の減衰を変化させた平板モデノレ 4 ， 5 を用いて、起振点 B の場合の振動

パ ワーフローの変化について検討を行う 。

Fig. 3.21 と Fig. 3.22 に、起振点を B とし、平板モデノレ 1 の起振点 B と対角の位置の

要素に構造減衰 (損失係数 η 3 = 0.06) を付加した平板モデノレ 4 と対角の位置の節点にポイ
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Vibration power flow of directional component 
on the plate model 1.2.3 at the 1st natural 
freQuency for driving point B 

Table 3.7 

power fl.ow component plate model 1 plate model 4 plate model 5 

Px+ 44.9 % 42.0% 45.9% 

Pxー 5.5% 6.8% 5.1 % 

Px = PX+ + Px- 5�.4% 48.8% 51.0 % I 

PlI+ 3.1 % 7.1 % 2.0% 

Py- 46.5% 44.1 % 47.0% 

Py = Py+ + Py_ 49.6 % 51.2 % 49.0% 

P=PX+PlI 100% 100% 100% 

Vibration power flow of directional component 

on the plate model 1, 2 , 3 at the 3rd natural 

frequency for driving point B 

Table 3.8 u 

-f---tJ-{ 

power fl.ow component plate model 1 plate model 2 plate model 3 

Px+ 27.7% 29.5% .27.7% 

P雲ー 6.9% 4.9% 6.5% 

Px = Px+ + Pr- 34.6% 34.4 % 34.2% 

Py+ 26.4 % 25.5 % 26.5% 

Py- 39.0% 40.1 % 39.3 % 

P官 = Py+ 十 Py- 65.4 % 65.6 % 65.8% 

P=Px+Py 100% 100% 100% 
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状を比較して示す。

また、平板モデノレ 1 ， 4 ， 5 に発生する振動パワーフローベクトルをPI+'P I-'P y+ ,P y_ の 4 方
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を付加した位置あるいは節点の方向への振動パワーの流れが明確に現れることがわかる。

k同
υ
ロ
ω
コ

σ
ω
』

LF
-

a

C
い
ロ

リF
ω
d

ω
E
Q
E
ω℃
ω
コ
O

亡
ω
〉

E

〉p
o
ロ
ロ

O
一
右
」
門
戸
叩
〉}O
口
O
E
」
ω
Q
E
o
υ

山
パ戸
国
一
門
目
白
戸
{
一
戸
山

O

】C
-
O
門
H
U
H
{
ザ

U

凶
5
Q
E
2
u
日
コ
O
U
的
吋
〉
ぷ
凶
三

+-' 
ω 

ω
ロ

o
一
三
甘
口o
υ

い
ω
旨
J
F
o
n
H

ω
一←
同-
Q
U
Z
H』O

】
・
門
司
Q
U
H
』一-
C
O

H
)
ω
戸
ぢE
百
円
た
凶
ロ
丘
巴
の
【
u
-
E
三
U
D
』
H
凶
ぷ
凶
玉

4ijjjjj梓

#開(Imj出
• I ' I I I ' t ' I I I ' J • , . [ ~ I • I l I I 

rr下↑-;r.1 '1 子「コ什寸寸寸寸で

1. 1 . 1 ， 1 小川 ?HH÷HHニ

~tt1-H71 ' !- E 

マ

{
u
h
u
o
E

N
Z
C
円
。
H

同

的
ω
℃
O
E

h吋

hh

凶
ロ
目
。
戸H司
℃
-
伺
』
コHU
D
』
JV凶
戸
同
」
O
』
司
ロ
つ

{白
℃O
H
H』

Eご

同ﾇ.r... 

ιJ 

-~J-長

3.8 に示した振動パワーフローベクトノレ3.7 と Table平板モデノレ 1 ， 4 ， 5 について、 Table
旧
一
ω
勺
O
E

~ 

守

[
ω匂
0
5

成分を比較すると、 l 次固有振動数と 3 次固有振動数とも、減衰を付加しでも 4方向の振動
H
N
.の
・
凶
円
'
同

ﾇ.r... 

F、

~ 

一U
℃
O
E

~ 

ﾇ.r... 回
一+(1.. 

また、振動パワーフローベパワーフローベクトル成分の比率はほとんど変化していない。

これは、平板モデノレ 4 と 5 にクトル形状についてもほとんど変化していないことがわかる。

おいて減衰を付加した位置が、一様な減衰を持つ平板モデル l の振動パワーフローベクト lレ
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の方向と一致しているために、減衰の付加による新たな振動ノf ワーフローが形成されなかっ

たものと判断される。構造減衰の場合(平板モデノレ 4) とポイント粘性減衰の場合(平板モ

デノレ 5) を比較すると、ポイント粘性減衰の場合の方が、起振点 B から減衰ポイントへの振

動パワーフローが明確になっているが、 Table 3.7 と Table 3.8 の振動パワーフローベク

トル成分から判断すると、減衰タイプの違いによる振動パワーフロー形状の差は小さいも

のと推定できる。

次に、平板モデノレ 1 ， 4 ， 5 に対して同じ起振カ 100N を作用させた場合の振動入力パワーを

比較すると、 l 次固有振動数の場合には、平板モデル 4 の振動入力パワーは平板モデノレ 1 の

場合の約 70.7 %、平板モデノレ 5 の振動入力ノf ワーは約 1 1. 9% となる。 3 次固有振動数の場

合には、平板モデ jレ 4 の振動入力パワーは平板モデノレ l の場合の約 53.8 %、平板モデル 5

の振動入力パワーは約 3.7 %となる。平板モデル 4 の平均損失係数は、平板モデノレ 1 の損失

係数の約 2.0 倍になっており、 1 自由度振動モデルから推定される振動入力パワーは平板モ

デル l の約 50 %となる。平板モデル 4 の 1 次固有振動数での振動入力パワーの結果は、こ

の推定結果より大きくなっているが、 3 次固有振動数での振動入力パワーの結果は、この推

定結果に良く対応している D これらの結果より、減衰の付加によって振動入力パワーは減

少し、この場合の振動入力パワーは損失係数の変化から概略推定することができる。ただ

し、起振点が異なると振動入力パワーも異なるので、起振点を固定した場合の比較に限定

される。また、この場合の構造減衰とポイント粘性減衰の効果を比較すると 、ポイント粘

性減衰の平板モデル 5 の場合の方がより減衰が大きいことがわかる。

(6) 補強部材による振動パワーフロー形状の変化

船舶や海洋構造物では、デッキパネ jレの中央などのように比較的剛性の低い位置に騒音

A = Excitation point 

y• x 

Fig.3.23 Dimensions of the stiffened 

p1ate mode1 (model 6) 
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源機器を設置する場合には、スチフナなどを用いた補強によって剛性を増加させている。 Fig. 3.23 

に示すように、平板モデ lレの z 軸方向に板厚 5mm、高さ 50mm のスチフナを取り付けた平

板モデ/レ 6 の振動パワーフローについて数値シミュレーションを行うことによって、固体伝

搬音に対する補強の効果を考察する D

スチフナを取り付けることによって、平板モデ jレ 6 の固有振動数は、平板モデノレ l よりも

上昇する。 1 次回有振動数は 39.4Hz から 55.9Hz ， 2 次固有振動数は 59.3Hz から 97.4Hz ，

3 次固有振動数は 93.3Hz から 116.3Hz ， 4 次固有振動数は 93.3Hz から 125.9Hz に、そ

れぞれ上昇する。ただし、平板とスチフナとの連成振動となるために、 1 次固有振動数以外

では、平板モデノレ l と平板モデ lレ 6 の固有振動モード形状は一致していない。前述の検討結

果から、振動パワーフローは振動モードによって変化することが明らかになっているので、

ここでは、固有振動モード形状が一致している l 次固有振動数((1， 1) 振動モード)にお

ける振動ノf ワーフローについて検討を行うものとする。

Fig. 3.24 に、スチフナ付き平板モデノレ 6 の 1 次固有振動モードを示す。 Fig. 3.25 には、

平板モデル l と同様に平板中心位置(起振点 A) を外力 100N で起振したときの l 次振動モー

ドにおける振動パワーフローベクト jレ形状を示す。また、 Table 3.9 には、平板部とスチ

〉 4費季詳宣言寺有宅陸ち ~君事為~
し炉 、4_.1

し J 

Fig.3.24 1st natural vibration mode of a stiffened plate model (model 6) 
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Vibration power f10w component 

at the 1st natura1 frequency 

Tab1e 3.9 6 model 

power flow component plate part stiffener part stiπened plate 

a) Bending moment : PM 14.5 % 。 14.5% 

b) Shear force (ouレof-plar吋: PQ 55.1 % 。 55.1 % 

c) Torsional momenも : PT 1.6% 。 1.6% 

d) Shea.r force (in-pla.ne) : PFI 0.1 % 20.8% 20.2% 

e) Longitudinal force : ゙  F 0.1 % 7.8% 7.9% 

Total: P 71.4 % 28.6% 100% 

p1ate 00 the 

フナ部の振動パワーフロー成分の割合を比較して示す。

曲げモーメントおよび振りモーメこの場合の振動ノ守ワーフロー成分には、面外明断力、
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動パワーフロー成分は平板部の面外明断力成分であり、全振動パワーフローの約 55 %とな

また、最も小さなスチフナ部に現れる面内明断力成分であり、約 21 %となる。る。次が、くD

振動パワーフローは振りモーメント成分である。
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そのスチフナ部には、面内明断力成分および軸力成分の振動パワーフローが発生し、匂司
。

一方、平板部には、面外明断力成分、曲げモーメは全振動パワーフローの約 30 %となる。
ω
』
O

判
υ
ω
〉

その量は全振動パワーフローの約 70 %となント成分および振りモーメント成分が発生し、
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{同 スチフナ部と平板部にそれぞれ振動パワーフローが分担されていることがわかる。る。

スチフナ部では、起振点 A から平板の周辺方向に向かう振動パワーフローが形成される。
」
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スチフナ部を伝外力によって起振点 A に加えられる振動パワーは、フローが形成される。

達して平板に広がっていることがわかる。
ω
N
.
の
.
∞
ア
同

また、同じ外力 100N で起振したときに、平板モデノレ 1 と平板モデノレ 6 にそれぞれ伝達さ

れる振動入力パワーを比較すると、平板モデル 6 の振動入力パワーは平板モデル 1 の約 48.2%

スチフナ取り付けによる平板の剛性増加によるものと考えこの結果は、に減少している。

られる。

(3.78) 式平板モデノレのような多自由度振動系の i 次のモード質量 mi とモード剛性 k i は、

(3.80) 式で表される。振動モードまた、 i 次の固有振動数は、(3.79) 式で表される。
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モード質量およびモード剛性の変化は、平板モデノレの質量および剛性変

スチフナの取り付けによる重量増加は約 5.5% であることから、
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化に対応することがわかる。
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モード質量の変化は小さいものと考えられる。そこで、 (3.81) 式に示すように、固有振動

数の変化を、近似的に、モード剛性の変化、すなわち剛性の変化と考えることができる。

ここで、

mi = {ゆdア [MH <Þ d

ki ={<ÞdT[K]{<九}

fi =2πjz 

mi : i 次のモード質量 (kg)

ki : i 次のモード剛性 (N / m) 

{仇} : i 次の固有モードベクトノレ

fi : i 次の固有振動数 (Hz)

(f)22f 
ここで、

ki : スチフナ取り付け後の i 次のモード剛性 (N / m) 

fi :スチフナ取り付け後の i 次の固有振動数 (Hz)

(3.78) 

(3.79) 

(3.80) 

(3.81) 

スチフナ取り付けによって、 l 次の固有振動数は約1.4 倍になる。このとき、 (3.81 )式

から、剛性は約 2.0 倍になるものと推定される。また、 (3.50) 式で表される 1 自由度振動

モデルにおける振動入力ノぐワーの検討結果から明らかなように、振動入力ノf ワーは剛性の

平方根に反比例する。したがって、スチフナの取り付けによる平板モデルの剛性増加によっ

て、振動パワーは約 70 %に減少することが推定される。この結果は、平板モデル 1 と平板

モデノレ 6 の振動入力パワーの比較結果 (48 %)よりも、大きな値になっている。この原因

としては、スチフナが起振点位置に取り付けられているために、起振点近傍の局部的な剛

性が固有振動数の変化から推定した剛性の変化よりも大きくなっていること、起振点近傍

の振動モードが若干異なっていることなどが考えられる。

これらの結果から、一般の構造物においても、スチフナの取り付けなどによって剛性を

増加させて、振動入力パワーを低減させることが可能であると考えられる口ただし、振動

モードの変化を伴うために、減衰付加の場合のように振動入力パワーの変化を定量的に推

定することは難しし、。また、簡単な平板モデルでの数値シミュレーションから、起振点近

- 174 -

傍の局部的な剛性や振動モードの変化によって振動入力パワーが変化すると推定される D し

たがって、構造補強による固体伝搬音低減対策は、構造強度の改善に伴う付加的な効果と

して期待すべきものであると言える。

最後に、これらの検討結果から、スチフナなどの補強部材の取付によって、振動パワー

フローは複雑に変化し、この複雑な現象を解析するには FEM による振動パワーフロー解析

法が有効であると言える。
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3.5 高速船への適用(41)

FEM を用いた振動パワーフロー解析は、第 2章で検討した SEA 法と比較して解析のため

の計算量が非常に多く、かつ得られる情報も多いために、これまでに、大規模な実構造物

の解析に関する報告は見当たらな ~'o そこで、本論文では、前節の 3.3 節と 3.4節での l 自

由度振動系モヂ lレおよび平板モデノレの検討結果をもとに、実構造物である高速船の固体伝

搬音低減対策の検討に振動パワーフロー解析を適用して、実構造物への適用課題と実用的

な適用方法を明らかにする。

最近の高速船では、主機関の高出力化と船体の軽量化に伴って、騒音対策、特に固体伝

搬音低減対策が重要な課題となっている。国体伝搬音低減対策としては、客室甲板への制

振材の施工が有効であり (36)、実船にも多数適用されてきている。しかし、制振対策の実施

においては、重量増加を最小限に抑え、かつ十分な固体伝搬音の低減が得られるように、施

工位置および施工範囲を決定する必要がある。ここでは、客室甲板に制振対策を施工して

客室の固体伝搬音を低減する場合について、機関室と客室甲板部の FEM モデノレを用いて、

振動パワーフローの数値シミュレーションを行う。また、エンジンガーダの補強による固

体伝搬音の低減効果についても、振動パワーフローの数値シミュレーションを行う。これ

らによって、振動ノ守ワーフロー解析の実構造物への適用課題と実用的な適用方法を明らか

にする口

3.5.1 機関室・上甲板モデルおよび計算条件

Fig. 3.26 に数値シミュレーションに用いた高速船の外観と機関室・上甲板モデルを示す。

解析対象の高速船の主要目は、全長 3 1. 5m、型幅 9.8m、型深さ 3.5m、総トン数約 190 ト

ンである。船体構造はアノレミ合金製、推進システムには最大出力 2500 馬力の高速ディーゼ

ル主機関 2 基とウォータージェット推進装置 2 基を搭載し、 30 ノットを越える高速で運行

される口このために、主機関からの固体伝搬音によって生じる客室の騒音を低減すること

が重要な課題となっている。

解析目的を主機関および減速機から上甲板の客室への固体伝搬音の伝搬解析と対策効果

の予測とし、モデノレ化の範囲は船体片舷の機関室と客室上甲板構造部とした。そして、船

体片舷の機関室と客室上甲板構造を、板要素と梁要素を用いて、要素数約 6300、節点数約

4300 でモデ jレ化した。要素の材料特性として、材質はアルミ、材料減衰は損失係数 η= 0.001 

を設定した。告IJ振材の施工は客室の床面に対応する上甲板全面とし、上甲板の要素に対し
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Fig.3.26 Engine room and upper deck model of a high-speed ship 

ては、制振材施工による減衰と重量密度の増加を考慮したロただし、制振材の剛性はアノレ

ミ材に比べて小さいので、制振材施工による上甲板部材の剛性の変化を無視した。そして、

制振材の施工範囲の要素の損失係数をり'=0.1 に設定し、制振材による重量増加を要素の
密度増加として取り扱った。

起振位置は主機関および減速機の設置されているエンジンガーダーの F.R.3 -4 聞とした o

起振力は、エンジンガーダーの左右舷の 4 か所にそれぞれ周波数に対して一様に 250kgf の

鉛直方向外力を同時に与え、総起振力は ltf とした。節点変位速度および要素力は、 MSC

/NASTRAN を用いて、周波数範囲 1Hz---250Hz で同一起振力を与えた周波数応答計算に

よって算出した。この結果を用いて、 3.2 節の (3.19) 式を用いてエンジンガーダーから機

関室・上甲板モデルに伝達される時間平均入力パワ一戸川、 (3.26) 式と (3.27) 式を用い
て各要素における振動パワーフロ - PI ， Py を求めた。



計算結果3.5.2 

( 1 )上甲板の振動応答速度

Fig. 3.26 に示した機関室・上甲板モデルを用いて、客室上甲板の制振対策として、市j振

材を上甲板面に施工した場合について、上甲板の振動速度を用いて国体伝搬音低減対策の

効果を推定する 。

(3.82) 式で表され、構造物の振動とその振動によって放射される音響パワー P の関係は

構造物の面積 s や音響放射効率。の変化が小さな場合には、構造物の振動速度によって音響

そこで、 FEM を用いた従来の国体伝搬音の数値シミュレー放射パワーの変化が決定される。

。
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ションでは、周波数応答計算から求めた各節点の振動応答速度を比較することによって、固

(3.82) 

体伝搬音の低減効果を評価している。

P=aρcs く v 2 (t) > 

。
。
。
。ここで、

② ① 

0・
0
0
。
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Fig. 3.27 と Fig. 3.28 に、制振対策前後の上甲板上の代表点の振動応答速度を示す。 Fig. 3.27 

は上甲板上のスチフナ位置、 Fig. 3.28 はスチフナ間のデッキパネル位置の振動応答速度で

ある。各図において、上側に制振対策前、下側に制振対策後の振動応答速度を周波数 1Hz
。
。
。だだし、上側の制振対策前の振動応答速度の縦軸スケールは、市j--250Hz の範囲で示す。

② 

。
。
。振対策後のスケーノレの 2 倍の値になっている。

250.0 100.0 50.0 。。

これらの結果より、上甲板に制振対策を施工することによって、上甲板の代表点の振動

応答速度の各ピーク値は小さくなり、最大振動応答速度は約 30% から 50 %に減少するこ
Frequency (Hz) 

Fig.3.27 Comparison between velocities on the upper deck with and without 

damping treatment 

とがわかる。

制振材施工による要素の密度増加に伴って、 FEM モデルの固有振動数が変化するために、

また、固体伝搬音の個々の周波数について振動応答速度の変化を比較することは難しい。

1/3 オクタープバンドあるいは 1 / 1 オクタープバンドで評価では、騒音の評価と同様に、
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そこで、 Fig. 3.29 と Fig. 3.30 には、 Fig. 3.27 と
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表した振動速度レベルが用いられる。
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Fig. 3 . 28 の振動応答速度を 1/3 オクタープバンドの振動速度レベルで表した結果を示す。

1 / 3 オクタープバ ンド振動速度レベルでは、上甲板に制振対策を施工することによって、振

動応答速度は約 3dB から 5dB 減少することがわかる。振動速度レベルは、 (3.83) 式に示

すように、客室内の音圧レベルと関係づけられるので、 1/3 オクタープバンドの振動速度

レベルの変化は、振動によって放射される固体伝搬音レベルの変化に概略対応する。した

がって、制振対策による固体伝搬音の減少は 3dB から 5dB 程度と推定される。ただし、こ

の場合には、上甲板の代表点だけの比較であるが、詳細な検討では、上甲板の全点の振動

応答速度の結果から上甲板の平均振動速度レベ lレを求める必要がある。

nu 
nu 

q
/』

口 Without damping treatment 
・ With damping treatment 

Lp=Lu+10logo+101og4+6 
a~ 

(3.83) 

唱

-q4>J J 

00 ぃq診J • 

+0口コ-J • 

J>“ o 伺ロ目M D 

。

② 

① 

, , , , , , , , , 

50 100 200 

Frequency (Hz) 

ここで、

Lp :上甲板の振動による客室内の音圧レベル (dB)

Lv :上甲板の振動速度レベル (dB)

。上甲板の音響放射効率

s :上甲板の面積 (rn2 ) 

Fig.3.31 Comparison between vibration input power 

levels with and without damping treatment 

nln 

Lρ= 1010g 二五一
.1. 0 

(3.84) 

ここで、

α :客室内の平均吸音率

S :客室内の表面積 (rn2
) 

(2) エンジンガーダーの振動入力パワー

前述のように、上甲板の振動速度レベルを用いた固体伝搬音の評価では、上甲板の全点

の振動応答速度の計算が必要となる。また、各節点の振動応答速度の大きさは、 Fig. 3.27 

と Fig. 3.28 に示したように、節点の場所によって大きく変化しているので、平均処理の

方法によって振動速度レベルが異なる場合がある。本論文では、高速船の機関室・上甲板

モデルのような大規模な構造モデルにおいて、固体伝搬音の低減対策効果を評価する方法

として、起振点の振動入力パワーを用いる方法について検討する。

機関室・上甲板モデノレにおいても、前述の平板モデ lレと同様に、起振力と応答振動速度

から振動入力パワーを求めることができる。 Fig. 3.31 に、エンジンガーダーに作用する起

振力によって機関室・上甲板モデノレに伝達される振動入力パワーの計算結果を示す。ここ

では、 3.2 節の (3.19) 式から求められる振動入力パワーを pln を (3.84) 式で定義される

振動入力ノぐワーレベ jレで表し、上甲板の制振対策前後の固有振動数に対応する周波数での

計算結果を比較して示している。

Lρ: 振動入力ノぐワーレベル (dB)

pln: 振動入力パワー (W)

Po= 10-12(W) :パワーレベノレの基準値

Fig. 3.31 より、告IJ振材の施工により固有振動数が変化し、振動入力パワーレベ jレのピー

ク周波数も変化する。また、平板モデノレの場合と同様に、制振対策後には、振動入力パワー

レベルが減少することがわかる。 3.4 節の平板モデルにおける検討結果から、この振動入力

パワーレベノレの減少は減衰の増加に対応すると共に、振動系の時間平均速度 <V(t)2>t にも'

対応するものと考えられる。 Fig. 3.32 と Fig. 3.33 に、振動入力ノ守ワーレベノレと同様に、

上甲板の制振対策前後の固有振動数に対応する周波数における上甲板の振動速度レベルを

示す。これらの上甲板の振動速度レベノレの変化と振動入力パワーレベノレの変化とは良く対

応しており、従来の振動速度レベルを用いた固体伝搬音の評価と同様な評価を振動入力パ

ワーレベルで行うことが可能であると考えられる。

次に、客室上甲板に制振材を施工後、さらに、主機関および減速機が設置されるエンジ

ンガーダーを補強した場合について、上甲板の振動速度レベノレとエンジンガーダーへの振

動入力パワーのシミュレーション計算を行った。 Fig. 3.34 と Fig. 3.35 に上甲板の 1/3
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3.37 に、固有振動数に対応するFig. 3.36 と Fig.オクタープバンドの振動速度レベル、

周波数における振動速度レベル、 Fig. 3.38 にエンジンガーダーの振動入力パワーについて、
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3.34 と Fig . 3.35 および Fig.3.36 と Fig.3.37 から、補強対策施工前後の上甲板Fig. 

エンジンガーダに補強対策を実施しても上甲板の振動速度の振動速度レベノレの比較では、(∞
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エンジンガーダの補強対策の実施による振動入力パワー動入力パワーレベルの比較からも、
υ
0
3
〉 レベノレの減少が見られず、補強対策による固体伝搬音の効果が期待できないとがわかる。上

甲板の振動レベノレの変化 (Fig. 3.36 およひ・ Fig. 3.37) と振動入力パワーレベルの変化 (Fig.

エンジンガーダの補強対策に対する国体伝搬音の低減効果のが良く対応しており、3.38) 

固体伝搬音を低減するための補強対策の効果の推定についても、振動入評価は一致する。

従来の振動速度レベノレを用いた場合と同様な評価を行うことが力パワーレベノレを用いて、Frequency (Hz) 

できるものと考えられる。
Comparison between veloci ty levels 

on the upper deck with and without 

stiffeners 

Fig.3.37 

スチフナの追加によ今回のエンジンガーダに対する補強は、これらの結果から、一方、

この程度の補強では固体伝搬音を低減することはできないと判断る 一時的な対策であり、

エンジンカ'ーダエンジンガーダの補強によって固体伝搬音を低減するためには、
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できる 。
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の構造変更を含む根本的な剛性の増加が必要であると考えられる。

したがって、振動入力パワーの計算量は振動速度の計算量に比較して大幅に少ないので、

詳細な振動応答解析が困難な大型構造物に対しては、振動入力パワーの解析は、市j振対策

や補強対策などの固体伝搬音低減対策の効果を概略推定できる有効な方法であると言える口

今後、種々の構造物への振動パワー フロー解析の適用によって、その精度および有効範囲

などがさらに明らかになるものと思われる。

(3) 上甲板の振動パワーフロー

3.4 節の平板モデルにおける検討結果から、振動パワーフロー解析では、起振源からの振

動エネノレギの伝搬経路を概略推定できることが明らかになった。本論文では、高速船の機

関室・上甲板モデノレを用いて、機関室から上甲板への振動エネノレギの伝達経路について考

察する。

上甲板の要素について、節点変位速度と要素カから振動パワーフローを求め、 Fig. 3.39 

と Fig. 3.40 に制振対策前後の上甲板の振動パワーフローを比較して示す。ここでは、 Fig. 3.31 

において振動入力パワーレベルがピークを示している 2 つの周波数①と②について、市j振対

策前後の上甲板の振動パワーフローをコンター図で比較する。 Fig. 3.39 には周波数① (60Hz

付近)、 Fig. 3 .4 0 には周波数②( 130Hz 付近)の振動パワーフローコンター図を示す。こ

れらの図中には、・で機関室の PILLAR の位置を示している。

Fig. 3.39 の結果では、周波数①近傍においては、上甲板の振動パワーフローは、起振位

置に近い PILLAR の位置から上甲板に広がって行く状況が現れている。振動パワーフロー

の広がりは、制振対策後の方が小さくなっている。制振材の施工により上甲板の減衰が増

加するために、機関室から伝達された振動エネノレギは上甲板上の伝搬経路において減衰さ

れ、この結果、上甲板上での振動パワーフローの広がりが小さくなっているものと推定さ

れる 。

Fig. 3 .4 0 の結果では、周波数②近傍においては、上甲板の振動パワーフローは、起振位

置に近いスチフナ付近の位置から上甲板に広がって行く状況が現れている。この場合にも、

振動パワーフローの広がりは、制振対策後の方が小さくなっており、機関室から上甲板に

伝達された振動エネルギが上甲板上の伝達経路で減衰されるものと推定される。

これらの結果から、大型構造モデ jレにおいても、振動パワーフローの解析から、振動エ

ネルギの伝搬経路あるいは分布を概略推定することができることがわかる。振動パワーフ

ロー解析法は、従来の FEM の振動応答解析だけでは不可能な振動エネルギの伝搬経路を推
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定することができ、実構造物の低周波数域における固体伝搬音解析法としての利用拡大が

期待できる。 一方、 3.4節の単純な平板モデルにおいてさえ、起振点の位置や振動モードに

よって振動パワーフロー形状は複雑に変化することが明らかになっており、実構造物にお

ける振動ノ守ワーフローの結果を定量的に正しく評価するためには、前述したような平板モ

デルにおける基礎的な解析が重要であり、今後、さらに研究を進めて行く必要がある。
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3.6 結言

本論文では、船舶や海洋構造物などの鋼あるいはアルミ構造物における低周波数域 (20Hz

--200Hz) の国体伝搬音を、有限要素法 (FEM) を用いて解析する方法について検討した。

一次元梁要素と二次元板要素でモデル化された構造物を対象に、 FEM による周波数応答計

算結果を用いて振動エネノレギの伝搬(振動パワーフロー)を解析する方法を示した。そし

て、 6 種類のアノレミ平板モデルを対象として、振動パワーフローの数値解析を行うことによっ

て、その基本的な特性について考察を行った。さらに、高速船の機関室・上甲板モデルの

数値シミュレーションを行い、振動パワーフロー解析の実構造物への適用性について検討

を行った。その結果、次のような結果が得られた。

(1)振動ノf ワーフロー解析によって、起振点から、波動によって伝達される振動エネル

ギの伝搬経路および振動エネノレギ分布を明らかにすることができる。

振動ノf ワーフローベクトル形状からは振動エネノレギの伝搬経路を推定することができる。

ただし、振動パワーフローベクトル形状は振動モードや起振位置によって変化し、特に、高

次振動モードでは渦巻き型の複雑な形状を示す。

また、各要素中心で得られた振動パワーフローベクトルを平板面内設定した x， y 座標に対

して、 X+ ， X- ， y+ ， y ーの 4 方向成分に分解することによって、振動エネルギの伝達特性

(方向と大きさ)を定量的に評価することができる。さらに、振動パワーフローを、曲げモー

メント、面外明断力、摂りモーメント、面内明断力および軸力の 5 つの力成分に分類するこ

とによって、構造物内に発生する支配的な波動を推定することができる。本論文の平板モ

デノレの数値計算結果では、曲げ波による振動パワーフローが支配的である。

(2) 平板モデルに対して制振処理を行って減衰を局部的に付加した場合には、起振点か

らの振動パワーフローは、減衰の付加された要素の方向に向かうようになる口ただし、振

動パワーフローベクトルは、付加される減衰の大きさと振動モードによって支配されるた

めに、振動モードの影響が大きい場合には、減衰が付加されても振動ノf ワーフローベクト

ノレ成分は変化しない。

(3) 制振処理によって減衰を付加することによって、平板モデノレに伝達される振動入力

パワーは減少する。この時、振動入力ノ守ワー量は、減衰の増加に反比例して小さくなり、そ

の減少量は 1 自由度振動系モデルから概略推定できる。

(4) スチフナの取り付けによって平板モデルを補強した場合には、平板モデノレに伝達さ

れる振動入力パワーは小さくなると共に、振動パワーフローは平板部とスチフナ部に発生
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し、振動パワーフローベクトル形状およびベクトル成分も複雑に変化する。振動パワーフ

ロー解析によって、これらの複雑な現象を解明することができる。

また、スチフナの取り付けによる平板モデルの剛性増加によって、平板モデルに伝達さ

れる振動入力ノ守ワーは減少する。スチフナの取り付け前後で振動モードが閉じ場合には、 1

自由度振動系モデ lレから振動入力パワーの減少量は概略推定できる。

(5) 従来の FEM 振動応答解析では実用的な国体伝搬音の解析が困難な高速船の機関室・

上甲板モデルのよう な大型構造モデルに対しても、振動パワーフロー解析を適用すること

によって固体伝搬音の解析が可能になる。

FEM の振動応答解析だけで制振対策の効果を推定するためには、対象となる上甲板上の

全点の振動応答速度の計算が必要となり、大型構造モデノレでは実用的な検討を行うことは

困難である。しかし、振動パワーフロー解析では、制振対策前後あるいは補強対策前後に

おける起振点での振動入力ノ守ワーの変化が制振対策あるいは補強対策の効果に対応するの

で、計算量が大幅に少ない振動入力ノ守ワーの計算によって実用的な固体伝搬音の解析が可

能である。また、 FEM の振動応答解析だけでは振動エネルギの伝達経路の推定は困難であ

るが、振動ノ守ワーフロー解析では、振動パワーフロー形状を求めることによって、振動エ

ネルギの伝達経路を推定することができる。

(6) 最後に、振動パワーフロー解析を船舶や海洋構造物におけるさらに実用的な固体伝

搬音解析法として確立するためには、振動パワーフローの計算から得られる結果を定量的

に評価する方法の検討が必要であり、このためには、さらに計算結果と固体伝搬音の現象

とを対応させる基礎的な研究が必要であると言える。
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4. 結 るゐ.
面開

船舶や海洋構造物において、構造物内の騒音低減は、乗組員の生活環境の改善と乗客に

対する快適さを確保するために必要な技術課題の l つとなっている。船舶や海洋構造物の騒

音は、その主要な構造部材が鋼板やアルミ板で構成されているために、固体伝搬音が支配

的であると言う特徴がある。このため、騒音低減を有効に達成するためには、設計段階に

おいて、固体伝搬音をできるだけ精度良く予測し、必要な対策を実施すると共に、その効

果を評価しなければならない。

本論文では、船舶および海洋構造物に対して、実用的な精度で適用可能な固体伝搬音解

析法に関する研究を行った。固体伝搬音の解析周波数範囲 (20Hz-20kHz) を低周波数域

(20Hz-200Hz) と高周波数域 (100Hz-20kHz) に分けて、各周波数域における固体伝

搬音解析法の研究を進めた。

第 1 章では、船舶・海洋構造物の騒音規制に関する経緯と現状、騒音予測、特に固体伝搬

音の予測に関する研究の現状と課題についてまとめることにより、本論文の意義と目的を

明らかにした。

第 2 章では、高周波数域の固体伝搬音解析において、統計的エネノレギ解析法 (SEA 法)を

用いた解析法の精度の向上を図ると共に、 3 種類の鋼板構造模型を用いた音響・振動実験を

実施して、基本的な解析精度の検証を行った。構造物を SEA 法を用いてモデル化する場合

に、モデノレ化した構造から外部へ流出する損失パワーを境界要素内の等価損失パワーとし

て考慮する方法を提案した。また、実験で求められるパネノレ材料の内部損失係数を、材料

内部での損失と音響放射による損失に分けて取り扱う方法を提案した。これらの方法を考

慮して得られた SEA 法の計算結果と模型実験結果との差は、:!: 3dB--:!: 5dB であり、固体

伝搬音の予測精度としては十分満足できる結果を得たロまた、模型実験において、構造物

の構造不連続部の振動エネルギの透過率は、完全剛体結合の場合の理論計算値よりも小さ

くなることが明らかとなった。 SEA 法の計算においては、結合部の平均透過率を SEA パラ

メータの 1 っとして、任意の値に設定することができる。模型実験結果と計算結果から推定

される構造結合部の平均透過率は、理論値の約 50 %程度であった。

次に、 SEA 法を用いて実構造物の国体伝搬音解析を行うために、前述の結果を考慮した

汎用計算プログラムを開発した。大型海洋構造物のジャケット・ランチング・パージ(長

さ 198m) 、大型船舶(長さ 130m) の固体伝搬音解析を実施し、実験結果と計算結果の比
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較検討を行った。複雑な実際構造を簡易化した板要素でモデル化した場合にも、実用的な

計算精度( 士 5dB ) で団体伝搬音の解析が可能であることが明らかとなった。

さらに、海洋観測船などの水中音響機器を搭載した船舶で問題となる船体外板からの水

中放射音の解析法の精度を検証した。 SEA 法による固体伝搬音計算結果と音響放射音計算

を組み合わせた水中放射音解析法を示し、計算結果と実船実験結果との比較検討を行ったロ

そして、実用的な計算精度(:t 5dB) で水中放射音の計算が可能であることを明らかにし

た 。

最後に、長さ 167m の大型船舶の機関室の外板部分に制振材を施工した場合について、外

板の振動加速度レベノレの変化を SEA法を用いて数値シミュレーションした。この結果、 SEA

法を用いることによって、設計段階において、固体伝搬音の低減効果を効率よくシミュレー

ションすることができることを示した。

第 3 章では、低周波数域の固体伝搬音解析において、有限要素法 (FEM) を用いて構造

物の固有振動数における振動エネルギの伝搬(振動パワーフロー)を解析する方法を示し、

船舶などの実構造物へ適用するために、振動パワーフローの基本的な特性とその評価方法

について考察した口

低周波数域の国体伝搬音の低減対策においては、構造物の各国有振動数における固体伝

搬音の特性を求めることが重要である。構造物を FEM でモデル化し、 MASC/NASTRAN

などの汎用有限要素法プログラムを用いた周波数応答計算から得られる各節点の振動応答

速度と要素力によって振動パワーフローを求める方法を示した。そして、構造物の振動パ

ワーフローの基本的な特性やその評価方法に関して検討を行ったロ

最初に、 6 種類の周辺固定のアノレミ平板モデルを対象にして、振動パワーフローの数値解

析を行い、その基本的な特性を明らかにした。計算結果から得られる振動パワーフローベ

クト lレからは、起振点からの振動エネルギの伝搬経路を明らかにすることができる。振動

パワーフローは、振動モードおよび起振点によって変化し、高次振動モードほど複雑な形

状を示すことが明らかとなった。次に、振動ノf ワーフローベクト/レを平板面内に設定した

x ， y 座標に対して X+ ， X- ， y+ ， y ーの 4 方向成分に分解することによって、振動エネノレギ

の伝達特性(大きさと方向)を定量的に評価する方法を提案した。この振動パワーフロー

の方向成分を用いることによって、減衰付加による振動エネノレギの伝搬特性の変化を定量

的に評価することができる。さらに、曲げモーメント、面外明断力、涙りモーメント、面

内明断力および軸力の 5 つの力成分に分類することによって、構造物内に発生する支配的な
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波動を推定することができることが明らかとなった 。

次に、一様な減衰を持つアルミ平板モデノレを基準にして、制振処理による減衰の付加、ス

チフナ施工による補強などの変化に対する振動ノf ワーフローベクトルの変化や振動入力ノ守

ワーの変化を明らかにした。制振処理によって平板モデノレに減衰が付加されると、外力に

よって平板モデノレに伝達される振動入力パワーは減少し、振動入力ノ守ワーは減衰の大きさ

に反比例して小さくなる。この時の振動入力ノf ワーの減少量は、 l 自由度振動系モデルから

概略推定できる。振動パワーフローベクトノレは起振点から減衰の大きな場所に向かつて流

れる。ただし、振動パワーフローベクトノレは振動モードによっても変化するので、振動モー

ドの影響が大きい場合には、減衰を付加しでも振動パワーフローベクトノレ成分は変化しな

し、。

また、平板モデノレにスチフナを取り付け剛性を増加することによって、平板モデルに伝

達される振動入力パワーは減少し、平板部分とスチフナ部に発生する振動パワー成分も変

化する。スチフナを取り付けることによって、固有振動数と固有振動モードが変化し、振

動パワーフローは振動モードによって変化する。スチフナ取り付け前後で振動モードが同

じ場合には、 1 自由度振動系モデルから振動入力ノぐワーの減少量は概略推定できる。

最後に、従来の FEM振動応答解析では実用的な固体伝搬音の解析が困難な高速船の機関

室・上甲板モデノレのような大型構造モデルを対象として、振動パワーフロー解析を実施す

ることによって、この解析法が実構造物の固体伝搬音解析にも適用できることを示した。

上甲板を制振対策した場合について、従来の固体伝搬音解析に用いられている FEM の振動

応答計算から求めた上甲板上の振動応答速度の変化と、振動パワーフロー解析による起振

点の振動入力パワーの変化を比較した。両者の結果は良く対応しており、振動入力パワー

の解析により制振対策効果を概略推定することができることが明らかになった。さらに、エ

ンジンガーダの補強対策についても、上甲板の振動応答速度の変化と振動入力ノf ワーの変

化は対応する。上甲板全点の振動応答計算量に比べて、振動入力パワーの計算量は大幅に

少なく、大型構造モデノレに対して実用的な固体伝搬音の解析が可能である。また、振動パ

ワーフロー解析では、振動パワーフロー形状を求めることによって、従来の FEM振動応答

解析だけでは不可能な振動エネルギの伝達経路を概略推定することができる。これらの高

速船の機関室・上甲板モデ jレの解析によって、低周波数援の固体伝搬音解析において振動

パワーフロー解析が有効であることが明らかになった口今後の諜題としては、振動パワー

フロー解析を船舶や海洋構造物に対するさらに実用的な固体伝搬音解析法として確立する
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ためには、実構造物での計算結果を定量的に評価する方法の検討が必要であり、計算結果

と現象を対応させる基礎的な研究が必要と言えるロ
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