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まえがき＝多数の孔を設けた板状の部材である多孔板
は，背後に空気層を設けることで吸音性を発揮すること
が知られている。吸音特性については古くから実験的，
理論的な研究がなされており，そのメカニズムは，孔内
における空気と内壁面との摩擦による粘性減衰および空
気が孔から噴出する際に生じる渦によるエネルギー消散
と考えられている1 ）, 2 ）。とくに，渦によるエネルギー消
散は孔内空気の振動速度に対して非線形な特性を持って
おり，高音圧環境で大きな吸音効果をもたらす。
　近年，孔加工技術の発展に伴って，孔を細孔化して粘
性減衰効果を高めることにより，高音圧下でなくても従
来多用されているグラスウールなどの多孔質吸音材と同
等以上の吸音性能を得ることが可能となっている。ま
た，適切な金属素材を用いることによって耐候性，耐久
性，リサイクル性などに優れた吸音構造を実現できるこ
とから，多方面で多孔吸音構造を利用した防音構造が実
用化されている3 ）。
　多孔板の吸音特性に関する理論研究 1 ）, 2 ）, 4 ）は，吸音
構造の合理的な設計のために非常に有益で，それらを 1
次元伝達マトリクス法 5 ）と組み合わせることにより，孔
径，開孔率，板厚，および空気層の厚さを設計パラメー
タとして，所要の周波数帯域で所要の垂直入射吸音率を
実現する吸音構造の設計も可能となった。
　一方で，吸音構造が実用される騒音環境は 1 次元音場
とは限らず，複雑な 3 次元形状をしているうえに，吸音
構造への音波入射条件も複雑になるのが一般的である。
また，多孔板の吸音性能は上述のように非線形性を有し
ている1 ）ため，吸音構造設置位置の音圧条件によって多

孔板の最適仕様は変化する。さらには，前述の孔の細孔
化に伴って多孔板の薄肉化が進み 3 ），多孔板の振動が増
大して吸音特性に与える影響を無視できなくなってい
る6 ）。そのため，多孔吸音構造を最適に設計・配置し，
それを適用した製品の静音性を最大化するためには，任
意の多孔吸音構造を含む任意の音場を多孔板の振動およ
び非線形吸音特性を考慮して事前に予測・可視化する技
術の獲得が必要不可欠である。
　本稿では，多孔板により複数の領域に分割されている
音場を対象に，多孔板振動に有限要素法を，音場に境界
要素法を適用する音場－多孔板連成解析手法を提案す
る。そして，提案手法の妥当性を確認するため，多孔板
の音響連成振動および非線形吸音特性が発現している問
題を対象に，数値解析と実測の比較検証を実施した。最
後に，本解析手法を製品開発に適用した事例を紹介する。

1 . 微細多孔吸音板を含む音場の数値解析技術 7 ）, 8 ）, 9 ）

1. 1　多孔板を含む音場のモデル化
　振動する多孔板を含む音場の例として図 1 に示す音
場を取り上げ，数値モデル化手法について説明する。こ
の音場は多孔板によって二つの領域（領域ⅠとⅡ）に分
割されている。多孔板はその表裏から作用する音圧や外
部からの機械加振力によって振動している。図 1（b）
に示すように，領域Ⅰ，Ⅱの多孔板に接する境界をそれ
ぞれΓⅠp，ΓⅡpとし，それ以外の境界をそれぞれΓⅠ，ΓⅡと
する。
　まず，二つの音場領域Ⅰ，Ⅱには境界要素法を，多孔
板には有限要素法を適用し，各音場および多孔板振動を
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記述したマトリクス方程式を作成する。その際，両音場
領域の多孔板に接する境界ΓⅠp，ΓⅡpと多孔板は同じ要素
分割とする。そして，多孔板要素とその要素を挟んで互
いに対面する二つの音場要素の状態量である板振動速度
と音圧および媒質粒子速度を結び付けるマトリクス方程
式を多孔吸音モデルを基に新たに導出し，振動する多孔
板を含んだ全音場に対する全体マトリクス方程式を導く。
1. 2　境界要素法による音場の定式化
　まず，多孔板のない閉じた単一の音場（境界をΓとす
る）についての離散マトリクス方程式の一般的表記を示
す。音場を支配するヘルムホルツ方程式（波動方程式）
から境界Γ上の任意点に対する積分方程式を導き，それ
に境界要素法を適用して離散化（要素 i，i=1,･･･, N）す
ることにより，マトリクス方程式
　　［H］｛p｝＝［G］｛u｝… ………………………………（ 1 ）
を導出できる10）。ここで，｛p｝，｛u｝はそれぞれの要素に
おける音圧piと法線方向粒子速度uiで構成されるN行の
音圧ベクトルおよび粒子速度ベクトルであり，［H］，［G］
は音場の形状，座標と境界条件，媒質，解析周波数によ
り決定されるN行N列の係数マトリクスである。なお，
本稿では，各要素内で音圧pと法線方向粒子速度uは一
定であるとして離散化した。 
　ついで，図 1（b）の二つの音場（領域Ⅰ，Ⅱ）それぞ
れに対する離散マトリクス方程式を求める。領域Ⅰ，Ⅱ
の多孔板に接する境界ΓⅠp，ΓⅡpの音圧ベクトルと粒子速
度ベクトルをそれぞれ｛pⅠ

p｝，｛pⅡ
p｝，｛uⅠ

p｝，｛uⅡ
p｝とし，

それ以外の境界ΓⅠ，ΓⅡに関して｛pⅠ｝，｛pⅡ｝，｛uⅠ｝，｛uⅡ｝
とすると，領域Ⅰ，Ⅱそれぞれに対する式（ 1 ）は，

　　　　　　　　　　　　　　　　…………………（ 2 ）

　　　　　　　　　　　　　　　　　………………（ 3 ）

となる。ここで，HXY，GXY（X, Y＝Ⅰ，Ⅰp，Ⅱ，Ⅱp）は，
それぞれ係数マトリクス［H］，［G］の部分マトリクス
である。式（ 2 ），（ 3 ）において多孔板に接しない境界
ΓⅠ，ΓⅡのうち，粒子速度が既知の要素（境界条件として，
剛壁条件あるいは音場に対する加振として任意の速度値
が与えられる要素）では音圧のみが未知数となり，音響
インピーダンスが既知の要素（境界条件として，吸音特
性が与えられる要素）では音圧と粒子速度が未知数とな
る。多孔板に接する境界ΓⅠp，ΓⅡpでは，音圧と粒子速度

がともに未知数となる。
1. 3　有限要素法による多孔板振動の定式化
　多孔板振動についての離散マトリクス方程式の一般的
表記を示す。孔サイズと開口率が小さい多孔板への適用
を前提として，開孔による多孔板の質量，剛性の変化を
無視して板振動に有限要素法を適用すると，周波数領域
における多孔板全体に対するマトリクス運動方程式は式

（ 4 ）となる11）, 12）。

　　　　　　　　　　　　　　　　　………………（ 4 ）

ここで，｛v｝は要素節点における多孔板の振動速度ベク
トル，［M］，［K］はそれぞれ質量マトリクス，剛性マ
トリクス，｛ f｝は機械加振による外力ベクトル，｛ f p｝は
多孔板表裏の音圧差により多孔板に作用する音圧加振力
ベクトル，ηは構造減衰を表す損失係数，ωは角振動数
である。なお，本稿では，膜要素と板曲げ要素との組み
合わせからなる平面シェル要素（ 1 次要素）を離散化に
用いた。式（ 4 ）では，すべての節点において振動速度
が未知数であり，音圧加振力｛ f p｝は後述の式（11）の
ように多孔板表裏の音圧差と関係付けられる。
1. 4　音場と多孔板振動の連成挙動のモデル化
　多孔板の振動速度vと多孔板を挟んで対面する音場の
音圧pと媒質粒子速度uの関係，および多孔板表裏の音
圧差により板に作用する音圧加振力 fpについて説明する。
　まず，多孔板の板厚が音波の波長より十分小さい場合
への適用を前提として，孔内の媒質は一体となって運動
すると仮定すると，孔内媒質の両端面に位置する領域
Ⅰ，Ⅱの音場要素 iの法線方向粒子速度uⅠ

p
, i，uⅡ

p
, iは等し

くなる。すなわち，
　　uⅠ

p
, i＋uⅡ

p
, i＝ 0 … ……………………………………（ 5 ）

となる。
　つぎに，多孔板による圧力減衰は，多孔板と媒質の相
対速度によって誘起されると考えて，
　　pⅠ

p
, i－pⅡ

p
, i＝－Z（uⅡ

p
, i＋wi）… ………………………（ 6 ）

とする。ここで，pⅠ
p
, i，pⅡ

p
, iは対面する領域Ⅰ，Ⅱの音場

要素 iの音圧，uⅡ
p
, iは領域Ⅱの音場要素 iの法線方向粒子

速度，wiは音場要素 iに接する多孔板要素内の平均法線
方向振動速度であり，左辺が多孔板による圧力減衰，右
辺のuⅡ

p
, i＋wiが多孔板と媒質の相対速度を表している。

本稿で用いた多孔板要素では，法線方向振動速度
wi（x, y）（x, yは要素面内座標）が要素内で一定ではない
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図 1  振動する多孔板を含む音場の数値モデル化
Fig. 1  Numerical modeling of acoustic field including vibrating perforated plate
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ため，平均振動速度wiを用いて相対速度を求めることと
した。式（ 6 ）のZについては，宇津野ら4 ）が提案した
垂直な音波入射のみを考慮した多孔板吸音モデルに多孔
板の音響連成振動を加味して，

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　 … …（ 7 ）

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　………（ 8 ）

　　k s
2＝－jωρ/μ…………………………………………（ 9 ）

とする。ここで， tは多孔板の板厚，a，dはそれぞれ孔の
半径，直径，Rpは開口率（［孔の全面積］／［多孔板の面
積］），ρは孔内媒質の密度，μは孔内媒質の粘性係数，ζ
は孔の圧力損失係数，J0，J1はそれぞれ 0 次， 1 次の
Bessel関数である。式（ 7 ）および式（ 8 ）の右辺第 1
項は，孔内における媒質と内壁面との粘性摩擦による圧
力減衰を表す。式（ 7 ）の右辺第 2 項は，媒質が孔から
噴出する際に生じる渦による圧力減衰を表し，孔内媒質
の粒子速度に依存して多孔板の非線形特性を表してい
る。多孔板の音響連成振動を考慮してこの非線形項に多
孔板の振動速度と多孔板上の媒質粒子速度の相対差を導
入する点が，本手法で用いる多孔板吸音モデルと宇津野
ら4 ）の多孔板吸音モデルの差異である。また，一般に，
多孔板の孔にはあらゆる方向から音波が入射することに
なるが，本手法では，音場と多孔板との接合面において
局所作用を仮定し，多孔板法線方向の粒子速度のみによ
って吸音効果が生じるとしている。さらに，本手法で用
いる多孔板の吸音モデルでは要素における個々の孔位置
については考慮していない。
　多孔板と多孔板に接する境界ΓⅠp，ΓⅡp上の互いに重な
るすべての要素組み合わせ（ i=1,･･･, N '）について式

（ 5 ），（ 6 ）を作成すると，式（10）の伝達マトリクス
方程式を得られる。

　　　　　　　　　　　　　…………………………（10）

ここで，Aは多孔板の全節点・全自由度の振動速度から
なるベクトル｛v｝から，要素ごとの平均振動速度を算
出するための係数マトリクスである。－Zは式（ 7 ），

（ 8 ）から求める各要素の組み合わせに対する係数Zの
逆符号値を対角に持つ対角マトリクス， 1 と－ 1 は正お
よび負の単位マトリクス， 0 は零マトリクスである。
　つぎに，多孔板表裏の音圧差により多孔板に作用する
音圧加振力 f pについて説明する。互いに対面する領域
Ⅰ，Ⅱの音場要素 iに挟まれた板要素の各節点に作用す
る音圧加振力は，多孔板表裏の音圧差を用いて，
　　｛ f i

p｝＝｛Ni｝（pⅠ
p
, i－pⅡ

p
, i）… …………………………（11）

として与えることができる。ここで，｛Ni｝は板曲げ要素

の形状関数などからなる係数ベクトルである。音圧差に
係数ベクトル｛Ni｝を乗ずることで，要素内で均一の法
線方向の力である音圧加振力を板要素の節点における等
価な力およびモーメントに置換できる。右辺の音圧差
は，式（ 6 ）によって多孔板と媒質の相対速度に関係付
けられる。
　すべての多孔板要素（ i=1,･･･, N '）について式（11）
を作成し，すべての節点自由度について重ね合わせる
と，式（12）の伝達マトリクス方程式が得られる。

　　　　　　　　　　　………………………………（12）

なお，式（11），（12）は板振動速度wiの正方向が領域Ⅰ
の粒子速度uⅠ

v
, iの正方向と等しい場合の関係であり，逆

に領域Ⅱの粒子速度uⅡ
v
, iと等しい場合には，式（11），

（12）の右辺においてNと－Nが逆になる。
　多孔板が媒質から受ける力として，上述の多孔板表裏
の音圧差による力に加えて，孔内での粘性摩擦力も存在
するが，本手法ではこれを無視している。作用反作用に
より多孔板と孔内媒質塊には同じ大きさの力が作用する
が，開口率が小さく，媒質に比して十分に大きい密度を
有する金属製などの多孔板への適用を前提とした場合，
孔内媒質塊に比して十分に大きな質量を有する多孔板に
対して，粘性減衰力は十分微小であると考えられるから
である。
　以上で導出した五つのマトリクス方程式（ 2 ），（ 3 ），

（ 4 ），（10），（12）を連立することにより，振動する多孔
板を含む全音場に対する全体マトリクス方程式が式（13）
のように導出され，全音場および多孔板振動を求めるこ
とができる。すべての音場要素の音圧pとすべての多孔
板要素の振動速度vが未知数であり，多孔板に接する境
界ΓⅠp，ΓⅡp上の音場要素と吸音境界など音響インピーダ
ンスが規定されている音場要素では粒子速度uも未知数
となる。本マトリクス方程式は非線形方程式になるた
め，反復解法を用いて計算する。

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　…（13）

　なお，ここでは 1 枚の多孔板と二つの音場領域で構成
される場合について説明したが，より多くの多孔板，音
場領域が存在する場合に対しても同様の取り扱いにより
解析することが可能である。また，多孔板の振動，吸音
特性の非線形性を無視できる場合も本手法により解くこ
とができる7 ）, 8 ）。
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2 . 数値解析手法の妥当性の検証 9 ）

　前章で説明した数値解析手法の妥当性を確認するた
め，図 2 に模式図で示した音響管を用いて実測と数値解
析により多孔板の垂直入射吸音率を求めて比較検証した。
2. 1　実測の方法と結果
　図 2 の音響管は鋼製で側壁厚さ 7 mm，全長750mm，
内径88mmの円形断面を有し，一端に音源のスピーカを，
他端に30mmの背後空気層を設けて多孔板を設置した。
多孔板は，音圧加振による連成振動が生じるように，板
厚0.14mm，孔径0.5mm，開口率 1 %のアルミ製とした。
吸音率の算出は，多孔板表面から49mm（Mic. 1 ）およ
び119mm（Mic. 2 ）の位置にあるマイクロホンで計測
した音圧を用いて， 2 点マイクロホン法13）により算出
した。スピーカへの入力信号は単一周波数の正弦波（純
音）で，作用音圧の大きさによる吸音特性の変化が現れ
るように，Mic. 1 における音圧レベルが80～130dBの範
囲で10dBずつ変化するように印加電圧を調整して吸音
率を計測した。計測周波数は50Hz間隔で200～1,200Hz
としたが，特徴的な挙動が見られた周波数帯域のみ
20Hz間隔で詳細に計測した。
　実測した垂直入射吸音率を図 3 に示す。同図中，実線
で結んだドットはMic. 1 における音圧レベルを80～130dB
の範囲で10dBずつ変化させたときの実測値である。なお，
80dB未満での計測値は80dBと差異がなかった。破線は
多孔板の連成振動および吸音特性の非線形性を考慮しな
い場合の垂直入射吸音率の 1 次元伝達マトリクス法によ
る計算値であり，1,200Hzで吸音率0.9のピークを有する。
　まず，多孔板への作用音圧（Mic. 1 における音圧が作
用音圧を代表していると仮定する）が最も小さく，吸音
特性の非線形性が発現していないと考えられる80dBの

結果に着目する。多孔板の連成振動を無視した場合（破
線）に比べて680Hzより高周波数側で吸音率が落ち込ん
でおり，その低周波数側近傍の640Hzで卓越して上昇し
ている。このような挙動は多孔板の音響連成振動に起因
する特徴的なものであり，本供試体の場合には640Hzで
多孔板が（ 2 ，0 ）モード（節円数が 2 ，節直径数が 0
のモード）で共振している8 ）ためである。
　つぎに，多孔板への作用音圧の影響，すなわち，多孔
吸音特性の非線形性の影響に着目する。Mic. 1 における
音圧を80dBから90dBに増大させると800Hz以上におい
て若干の吸音率向上が見られ，100dBではその傾向がよ
り明確になっている。110dB以上ではさらに大きく向上
しており，広い周波数範囲において大きな吸音率を得ら
れている。また，110～130dBの比較でより明確である
が，作用音圧が高くなるに従って周波数特性が低周波数
側にシフトする傾向が見られる。多孔板の音響連成振動
に起因するピーク，ディップ（80dBでは640～680Hz）
付近では，100dBまでは大きな変化は見られず，110dB
以上でピーク，ディップともに低周波数側にシフトしな
がら吸音率が向上している。
2. 2　数値解析のモデルと結果
　解析に用いた数値モデルを図 4 に示す。モデルは多孔
板の表裏に位置する二つの音場（スピーカ加振面と多孔
板の間の領域Ⅰと多孔板の背後空気層の領域Ⅱ）と多孔
板からなっており，軸対称を仮定して 1 / 4 領域のみの
モデルとした。音場の要素分割は，最大辺長が21mmの
三角形および四角形の要素で行い，領域Ⅰが647個，領
域Ⅱが261個の要素を有する。加振面は，実験における
スピーカの表面形状を概略模擬する円錐形状にしてお
り，全面を同相・同振幅（振幅値については後述する）
の体積加振として駆動した。領域Ⅰ，Ⅱの円筒内面およ
び領域Ⅱの終端部の内面は剛壁（粒子速度 0 m/s）とし
た。多孔板および背後空気層の仕様は実測と同じであ
る。多孔板の要素分割は，評価周波数範囲200～1,200Hz
における振動モードを精度良く表現できるように，136
個（半径を10分割， 1 / 4 外周を12分割）の三角形要素
で分割した。音場領域Ⅰ，Ⅱの多孔板に接する要素も，
多孔板と同じ要素分割となっている。多孔板の周囲拘束
は，周辺上全節点を単純支持とした。また，多孔板振動
の構造減衰は，すべての多孔板要素に全周波数帯域一様
に損失係数0.035を付与した。吸音率は，実験において
マイクロホンを設置した位置に相当する領域Ⅰの円筒内
面上 2 要素の音圧値から算出した。解析周波数は 5 Hz
間隔である。なお，多孔板に対する外部からの機械加振
力（式（ 4 ）の右辺の｛ f｝）は，本問題では 0 である。

図 3  垂直入射吸音率（実測）
Fig. 3  Normal incidence sound absorption coefficient by experiment

図 4  音響管の数値モデル（ 1 / 4 対称モデル）
Fig. 4  Numerical model for acoustic tube ( 1 / 4  symmetric model)

図 2  実測および数値解析の対象（多孔板を設置した音響管）
Fig. 2 	Object for experiment and numerical analysis (Acoustic tube 

including perforated plate)



94 KOBE STEEL ENGINEERING REPORTS/Vol. 64 No. 2（Oct. 2014）

　数値解析による垂直入射吸音率を図 5 に示す。スピー
カ面を全周波数均一に振動速度3.16×10－ 6 m/sから3.16
×10－ 1 m/sまで1.78倍（振動速度レベルで 5 dB）刻みで
強制加振したときのMic. 1 の位置における音圧レベルと
吸 音 率 か ら，Mic. 1 位 置 の 音 圧 レ ベ ル80，90，･･･，
130dBに対する吸音率を線形補間により算出した。解析
値（図 5 ）を実測値（図 3 ）と比較すると，多孔板の音
響連成振動による特徴的な挙動であるピーク，ディップ

（600～700Hz）が見られる点，作用音圧が大きくなるに
したがって吸音率が向上し，その周波数範囲も広くな
り，さらに周波数特性が低周波数側にシフトしている
点，また，110dB以上において前述のピーク，ディップ
でも低周波数側にシフトしながら吸音率が向上している
点において，解析と実測は良好に一致している。吸音率
の絶対値や周波数シフト量に若干の差異はあるが，多孔
板の音響連成振動と非線形吸音特性が多孔吸音構造の性
能に及ぼす影響の予測に対する本数値解析手法の妥当性
を確認できた。
　ここでは多孔板の音響連成振動と非線形吸音特性とが
同時に発現している問題を取り上げたが，どちらか一方
あるいは双方を無視できる問題に対しても実測との比較
検証を実施しており，定量的により良好に一致すること
を確認している7 ）, 8 ）, 14）, 15）。また，ここでは多孔板に正
面から音波が入射する 1 次元音場を対象としたが，音波
が多孔板に斜めに入射し，多孔板表面上において音圧の
大きさ・位相が分布を持つ場合についても吸音特性およ
び多孔板の振動特性が実測とよく一致していることを確
認しており7 ）, 14），音場と多孔板との接合面における局所
作用の仮定も妥当であったといえる。

3 . 製品開発への適用例

3. 1　圧縮機用消音器
　圧縮機用消音器の設計に活用した事例を紹介する。圧
縮機本体で圧縮された気体が下流の配管へ間欠的に吐き
出されることによって配管内に圧力変動（吐出脈動）が
生じ，下流の配管や機器において騒音や振動が問題にな
ることがある。一般に，吐出脈動を低減するために消音
器が用いられるが，ここでは吸音部材として多孔板を用
いた消音器を開発した。グラスウールあるいはスチール

ウールなどの繊維系吸音材ではなく，多孔板を使用する
ことによって低周波数からより広帯域で消音効果を得ら
れる。また，吸音材の飛散を防止できるとともに，消音
器の耐久性および性能安定性の向上も期待できる。
　図 6（b）を参照しながら，圧縮機用消音器の構造を
説明する。本消音器は，拡張室と多孔板を用いた吸音室
から構成されている。同図に表示しているメッシュは消
音器内壁面上および多孔板表面上の音場要素（境界要素）
であり，拡張室，吸音室ともに同図の左右方向に中心軸
を有する円筒形をしている。音波は，圧縮機からつなが
る右下のパイプを上方に進み，拡張室の側面（円筒面）
から消音器に入る。拡張室の左端断面の中央には円形の
出口が設けられており，それに続く吸音室内を音波は伝
搬し，左端から消音器を出て行く。吸音室に設置される
多孔板は拡張室出口と同径の円筒形をしており，消音器
内壁面との間に形成される背後空気層はドーナツ形の断
面をしている。
　図 6（a）は本消音器の消音性能（入口音圧－出口音圧）
を示しており，○が開発した数値解析手法，◆が実測，
△が平面波音場（音波伝搬方向に直交する断面内を均一
に扱える音場）を仮定した一般的な性能計算式による結
果である。数値解析を活用することにより従来計算式よ
りも高精度に消音性能を予測できており，このような 3

図 6  消音器内の音波伝搬シミュレーション
Fig. 6  Numerical simulation of sound propagation in silencer

図 5  垂直入射吸音率（数値解析）
Fig. 5  Normal incidence sound absorption coefficient by numerical 

analysis
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次元の複雑形状音場における本開発手法の有効性がよく
分かる。また，数値解析により消音器内部を可視化でき
るため，現象に基づいた最適設計が可能となった。例え
ば，図 6（b）は1,500Hzにおける消音器内壁面上および
多孔板内表面上の音圧分布を示している。本周波数では
入口パイプから拡張室において，本来の消音器設計では
避けるべき共鳴が生じている。しかしながら，吸音室の
入口付近は音圧の節になっており，消音器性能への悪影
響は限定的であることから，コストおよび搭載性を優先
して入口パイプの長さを決定した。
3. 2　微細多孔アルミ製吸音パネル「アルミ箔エコキュ

ーオン注）」16）

　道路・鉄道用防音壁の開発において，従来製品に対す
る開発製品（多孔板使用）の優位性を事前検証した事例
を紹介する。
　従来の道路・鉄道用防音壁は吸音材としてグラスウー
ルなどの繊維系吸音材を用いており，廃棄時の産廃処
理，日照・雨水などによる経年劣化，飛散による健康性
などの問題があった。このような問題を解決すべく開発
したのが「アルミ箔エコキューオン」である。本製品は，
一般の吸音パネルと同じように，パネル内部を保護しな
がら音を内部に導く穴あき板と遮音板（穴はない）から
なる二重壁構造の外観をしているが，従来製品における
グラスウール充填ではなく，二重壁と平行に複数の微細
多孔アルミ箔を互いに離して設置している。図 7 は，防

音壁による鉄道車両騒音の低減効果を数値解析を用いて
予測した結果（一例として1,000Hzの場合）である。転
動音を想定した騒音源を車両下部に設定し， 2 本の線路
の外側に防音壁（線路に面する側が吸音面）を配置して
周囲への騒音伝搬を解析した。なお，本解析は，同一の
音場・構造が紙面直交方向に無限に続く 2 次元問題とし
て解いた。図 7 は音圧レベルの分布を示しており，（a）
は高さ4.5mの従来防音壁を設置した場合，（b）は高さ
4.0mの開発製品を設置した場合の結果である（両図で同
じ階調の領域は同じ音圧レベルである）。両者を比較す
ると，高さが低いにもかかわらず，開発製品を設置した
方が防音壁外側の騒音レベルが低いことが分かる。この
ように，数値解析を活用することにより，吸音パネル設
計の妥当性，開発製品の優位性を事前に確認しながら製
品開発を進めることができるようになった。

むすび＝当社グループの防音製品および機械製品用騒音
低減部品においても，微細多孔板を用いた吸音構造の採
用が進んでいる。吸音構造の最適設計にとどまらず，そ
れを組み込んだ製品や部品の最適設計での活用を目指
し，吸音板を含む音場の数値解析技術を開発した。本解
析手法は任意の音場，吸音構造，音波入射に対応してお
り，多孔板の音響連成振動および非線形吸音特性も考慮
できる。今後も，本技術を活用して，当社グループの製
品設計に貢献する。
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図 7  鉄道騒音の伝搬シミュレーション
Fig. 7  Numerical simulation of railway noise propagation

脚注） アルミ箔エコキューオンは神鋼建材工業㈱の登録商標である。


