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1. はじめに 

 近年，ガソリンの価格高騰や環境保全への意識向

上に伴い，自動車の低燃費化が重視されている．そ

の為，自動車の車体重量を軽くする必要がある．車

体重量を軽くするには防音材を少なくすることが一

番容易な方法であるが，現在の車室内の騒音対策は，

防音材を用いることが主流であり，今日では車室内

騒音を小さくするには防音材を増やさなければなら

ない．そこで，これらの両立を可能とする為，防音

材に頼らず自動車の構造変更で車室内騒音を小さく

する必要があると考えられる． 

 本研究では，自動車の Side Sill と Floor Panel を

模し，Side Sill 部と Floor Panel 部それぞれ構造変

更させたモデルを FEM-SEA ハイブリッド法 1)を用

いて複数作成した．そして，各モデルから Floor 

Panel における面外波と面内波のエネルギーを算出

し，最も固体伝播音が小さくなる構造を考察する． 

 

2. 解析手法 

 2.1 統計的エネルギー解析手法 

 本研究で用いる統計的エネルギー解析手法(SEA

法)の理論について説明する． 

まず，図 1 に示す 2 要素間で考える． 

 

図 1. 2 要素間での SEA 法 

 

図 1 からエネルギーの釣り合い式を立てると式(1)

と式(2)となる． 
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)2(1dP ，各要素間の結合

損失パワーを
)21(12P とするとそれぞれ式(3)，(4)とな

る．  
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 ここで，
)2(1η は各要素の内部損失率，

)21(12η は要素

間の結合損失率，
)2(1E は各要素のエネルギーを表す． 

式(3)，(4)をそれぞれ式(1)，(2)に代入し，行列表現

すると式(5)で表すことができる．  
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 式(5)を用いることにより各要素のエネルギーを求

めることができる． 

次に結合損失率(CLF)の求め方について説明する．

各要素のモード数を
)2(1n ,各要素間の透過率を )21(12 ,

補正値を )(2 j とすると結合損失率は式(6)となる． 
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 ここで, 
)2(1Z は各要素のインピーダンスを表す． 

 

2.2 FEM-SEA ハイブリッド法 1) 

本研究で用いる FEM-SEA ハイブリッド法の理論

について説明する． 

まず，図 2 に示す FEM サブシステムと SEA サブ

システムの 2 要素間で考える． 
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図 2. 2 要素間での FEM-SEA ハイブリッド法 
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(1) FEM サブシステムの考え 

最初に，FEM サブシステムに対する運動方程式を

構築する．FEM サブシステムに対する動剛性マトリ

クスを
dD ，SEA サブシステムに対する動剛性マト

リクスを )(m

dirD ，FEMサブシステム側の応答変位を q ， 

FEM サブシステム側への外力を
extf ，SEA サブシ

ステムから FEM サブシステムへの力を
revf とする

と運動方程式は式(7)となる． 
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 次に，SEA サブシステムのエネルギーから FEM

サブシステムの応答を求める．まず，プレートの応

答変位 qからパワースペクトル
qqS のアンサンブル

平均を求める．複素共役転置をH ，アンサンブル平

均を  E ，力 f のクロススペクトル行列を
ffS とす

るとパワースペクトル
qqS のアンサンブル平均は 

式(8)となる． 
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(2) SEA サブシステムの考え 

次に SEA サブシステムに対するパワーのつり合

い式を考える．FEM サブシステムに外力
ext

ffS が作用

した時の要素m のパワーつり合い式は式(9)となる． 
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ここで， )(

,P
m

dirin
は FEM サブシステムから要素m へ

流れる入力パワー， )(

,P
m

revout
は要素m から FEM サブ

システムへ流れる出力パワー， )(m

dissP は要素m で消

失する散逸パワーを表す． 

 まず，入力パワー )(

,P
m

dirin
は応答変位 q のクロススペ

クトル応答のアンサンブル平均
qqS ，直接場の動

剛性マトリクス )(m

dirD を用いると，式(10)で定義され

る． 
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 ここで，
dD は FEM サブシステムの動剛性マトリ

クス，また j は接点を表す． 

 

 

 次に，出力パワー )(

,P
m

revout
は式(11)で定義される． 
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 ここで，
mE は要素m のエネルギー， mn は要素

m のモード数を表す． 

 次に，散逸パワー )(
P

m

diss
は式(12)で定義される． 
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 ここで，
m は要素m の内部損失率を表す． 

これらを用いて SEAつり合い式を作成すると式(13)

となる． 
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 式(13)を用いることにより各要素のエネルギーを

求めることが出来る． 
 

3. 振動の種類 

 ここでは，振動の種類について説明する．振動に

は大きく分けて 2 つの種類がある．1 つは板に対し

垂直な波である面外波(Flexure Wave)，もう 1 つは

板に対し平行な波である面内波である．また，面内

波はせん断波 (Shear Wave)と伸縮波 (Extension 

Wave)2 つの波がある．実際に音になる波は面外波と

なる為，この面外波を低減することが本研究では重

要になる． 

   

図 3. 面外波      図 4. 面内波 

 

4. Side Sill の構造変更 

Side Sill の構造がどれだけ Floor Panel のエネルギ

ーに影響するか考察する為，Side Sill の溶接箇所が一

般的である 3 種類のモデルを作成し，Floor Panel にお

ける各モデルのエネルギー比較を行った． 
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4.1 モデル説明 

 本章で比較を行う各モデルの構造を図 5，図 6，図

7 に示す． 
 

   

図5 .  パターン1モデル         図6 .  パターン2モデル 

          

Floor Panel

SideSill  

       図 7. パターン 3 モデル 
 

 各モデルの Sill Side 部は有限要素法(Finite 

Element Method:FEM)で厚さ 1.4mm，Floor Panel

部は統計的エネルギー解析手法(Statistical Energy 

Analysis:SEA)で厚さ 0.6mmで定義している．次に，

モデルの寸法と加振位置及び拘束箇所について説明

する．モデルの寸法は図 8，加振位置は図 9，拘束箇

所は図 10 に示す． 

 

 

図 8. モデルの寸法 
 

   

図 9. 加振位置      図 10. 拘束箇所 

 尚，拘束条件においては，赤枠の部位をピン支持

で拘束している． 

 

 

 4.2 解析結果 

 4.1 で説明した 3 つのモデルを用いて，各モデルに

おける Floor Panel のエネルギーを比較した．面外

波の比較結果を図 11，せん断波の比較結果を図 12，

伸縮波の比較結果を図 13 に示す． 

 

 

図11 . 各モデルにおけるFloor Panelの面外波比較 

 

 
図12 . 各モデルにおけるFloor PanelのShear比較 

 

 

図13. 各モデルにおけるFloor PanelのExtension比較 
 

 図 11 より，パターン 1 が他のモデルに比べ面外波

が小さくなることが確認できた．これは，パターン

1 がその他のモデルより結合部が多いため結合損失

が大きくなり，結果として面外波が小さくなったと

考えられる． 

 

5. Floor Panel の角度変更 

 Floor Panel の取り付け角度がどれだけ Floor Panel

のエネルギーに影響するか考察する為，図に示す様なモ

デルを作成し，各モデルのエネルギー比較を行った． 
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5.1 モデル説明 

本章で比較を行うモデルを図14，図15，図16に示す． 

 

図 14. 0 度モデル 

 

   

図 15. 45 度モデル     図 16. 90 度モデル 
 

 Plate1，Plate2 どちらも SEA で定義し，図中し

示す通り Palte1 を 1N で加振した． 

 

 5.2 解析結果 

 5.1 で説明した 3 つのモデルを用いて，各モデルに

おける Plate2 のエネルギーを比較した．面外波の比

較結果を図 17，せん断波の比較結果を図 18，伸縮波

の比較結果を図 19 に示す． 
 

 

図 17. 各モデルにおける Plate2 の面外波比較 
 

 

図 18 . 各モデルにおける Palate2 の Shear 比較 

 

図 19. 各モデルにおけるPlate2 のExtension比較 

 

 図 17 より，45 度モデルが他のモデルに比べ面外

波が小さくなることが確認できた．この結果につい

て考察する．図 20 に面外波からせん断波への CLF

を示す． 
 

 

図20. 各モデルのおけるPlate1のFlexureから 

      Plate2 のShearへのCLF比較 
 

 図 20 より Plate1 の面外波から Plate2 のせん断波

へのCLFは45度モデルが一番大きくなることがわか

った．これにより，45 度モデルが他のモデルより面

外波から面内波への変換が容易になり，面外波が小さ

くなったと考えられる． 

 

6. 結論 

 以上の結果から以下のことがわかった． 

1. Side Sill の構造がパターン 1 だと他の構造より

面外波が小さくなることが確認できた． 

2. Floor Panel の取り付け角度は 45 度が一番面外

波を小さくなることが確認できた． 

 今後は実験を行い，今回の解析結果と比較し，本

研究の実機検証を行っていきたい． 
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