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縦置直列５気筒エンジンの振動騒音低減技術

要　　旨
開発の基本コンセプトのひとつとして「爽快な

走り」の実現という目的を持った新型乗用車の開
発にあたり、その目的を達成する最適なエンジン
仕様を決める為、種々の技術分野での検討を行っ
た。振動騒音の技術分野での解析から、「爽快な
走り」の実現には、単に振動騒音の低減をはかる
だけではなくリニア感を持った振動騒音特性を創
りだすことが必要である。このリニア感を得やす
いエンジン形式を検討した結果、直列５気筒エン
ジンが適している事が明らかになった。更に、こ
の直列５気筒エンジン特性を生かし、車室内での
振動騒音を低減する為に、新形式の FF 縦置き５
点マウント方式を検討し、採用した。
又、中高回転域で発生し、リニア感を阻害する

クランクランブリングノイズは、今まで直列４気
筒、直列６気筒エンジンで研究されているのと同
様に直列５気筒エンジンでもクランクシャフトの
捩り共振が原因で起こる事が確認され、捩りダン
パープーリーの採用で、極めて低いレベルまで低
減出来た。

１．ま え が き
近年、乗用車に要求される内容は、高出力、低

燃費等の単なる交通手段としての機能にとどまら
ず、ドライバー自身の快適性も高いレベルのもの
が求められてきており、運転する喜びや楽しさの

得られる「走りの快適性」を追求する時代となって
いる。
そこで、90 年代の乗用車としての「走りの快適

性」を実現する為に開発コンセプトのひとつを
「爽快な走り」とした。
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ABSTRACT
Extens ive s tud ies were conduc ted to 

determine the most appropriate engine configuration 
for Honda’s next -genera t ion compact luxury 
automobiles to allow ‘exhilarating driving’, among 
other qualit ies within this concept. To realize 
th i s  goa l ,  expe r i ence in the no i se /v ib ra t ion 
studies suggested that not only must the levels of 
noise/vibration be reduced but also the linearity 
must accompany the decrease in noise/vibration.

In the process of searching for the engine 
configura t ion wi th l inea r i ty,  an in - l ine f ive 
cylinder engine emerged. To further reduce cabin 
noise, a new five-point engine mount system for a 
longitudinally-mounted engine was designed.

To complete the noise/vibration reduction, 
the problem of crankshaft rumbling noise, which 
a l so occurs in in - l ine four and s ix cy l inder 
engines, was identified, and a torsional damper 
pulley was adopted, thus eliminating the cause of 
linearity degradation.
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図 1   前席中央音特性（直列４気筒エンジン搭載車）

我々は、「爽快な走り」実現の為の研究を、さ
まざまな角度からアプローチしたが、「爽快な走
り」というコンセプトを振動騒音分野から、より
具体的な問題としてとらえてみた。既に発表され
ている車内騒音の質感向上に関する参考文献１）２）

でも表現されているように、振動騒音上のリニア
感が「爽快な走り」であると定義した。
この論文では、振動騒音に関する問題点を中心

に量産車開発前の研究段階で行った開発基本コン
セプトのリニア感を実現する為のエンジン基本仕
様設定について以下の項目を説明する。
・	最適なエンジン形式（気筒数と気筒配列）の
選定

・	基本となるマウントL／Oの決定
・	直列５気筒エンジンのクランクランブリング
ノイズの原因解析と対策

２．直列５気筒の決定
2.1.  「爽快な走り」の実現
「爽快な走り」というコンセプトを実現するに
あたって、先ず振動騒音上の要求項目を明確にし
ておく必要がある。
「爽快」とは、あくまでもドライバの感性の問
題であり、数値で表すのは難しい。車内騒音質感
向上に関する文献１）２）でも述べられているように、

一般的にも音質向上をリニア感の向上と表現して
いる。我々は、「爽快」とこのリニア感を等価と
解釈した。
このリニア感とは、低回転から高回転までの広

いエンジン回転域で急激な振動騒音レベルや音色
の変化が起きず、エンジン回転の上昇に比例して
振動と音のレベルが高まっていくことと定義した。
即ち、エンジン音自体の上昇と、ドライバのエン
ジン回転上昇に対する感性がマッチすることをリ
ニア感とし、「爽快な走り」を感じさせることが
できると考えた。
そこで騒音振動レベルで満足な評価が得られて

いる当社の直列４気筒エンジン搭載車のひとつを
用いて、定義したリニア感に注目して車内騒音を
周波数分析してみた。（図 1）

図 1の中回転域から高回転域にかけて騒音レベ
ルのピークがエンジン回転に比例した周波数で連
続的に発生していくのがわかる。このような騒音
は次数振動成分に起因した騒音である。またこの
次数振動成分とは別に中高回転域の数百Hz 前後に
高い騒音レベルが存在し、その主なものは、後述
するクランクシャフトの操り共振が原因で発生し
ているランブリングノイズである。
また、アイドルエンジン回転付近の低回転域で

次数成分の騒音レベルが高くなっているのは、ト
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ルク変動成分による騒音である。
図 1 の結果を総合すると、この車で、「爽快な

走り」即ちリニア感のレベルをより高めるために
は、振動騒音対策技術として次のような項目に着
目すればさらに改善可能なことが判った。
・	低回転域でのトルク変動低減
・	中高回転域での次数振動の低減と急激な振動
レベル変化の除去

・	クランク打音等のランブリングノイズの除去
これらの項目の中で中高回転域での次数振動の

低減に対しては、直列４気筒エンジンにバランサ
を付けることでも改善可能であるが、低回転域で
のトルク変動低減は気筒数の影響を大きく受ける
ことがわかっている。従って、多気筒化も含めて
エンジン形式（気筒配列と気筒数）の比較検討が
必要である。

2.2.  エンジン形式（気筒数と気筒配列）比較
同一排気量の直列４気筒エンジン（L4）、直

列５気筒エンジン（L5）、直列６気筒エンジン
（L6）の振動騒音特性を計算と実測で比較検討
した。
また、振動騒音レベルで高い満足が得られてい

る当社の V 型６気筒（バンク角 90 度）エンジンを
参考目標レベルとして同時に比較検討した。
（1）	低回転域でのトルク変動低減
（a）	理論計算での振動レベル比較
低回転域振動の起振力は、主にエンジンでの爆

発によるトルク変動が発生源であるため、気筒数

と排気量で起振力がほぼ決まる。
ガス圧（P）による１気筒分のクランクの回転

力（Tg）は、次式で表される。

ここで、A	 ：　ピストン面積
r	 ：　クランク回転半径
ℓ	 ：　コンロッド長さ
ρ	 ：　r／ℓ
θ	 ：　クランク角

上式より、回転力は、ピストン面積、クランク
回転半径とガス圧で決まる為、１気筒分の排気量
の大きさで回転力の大きさが決まると考えて良い。
また、同一エンジン排気量で考えると気筒数が

多くなればなる程、1 気筒当たりの回転力は小さ
くなり、さらに l 回転当たりの回転力の発生回数
が増え、クランク軸回転力は、平滑化される。
そこで、低回転域のトルク変動について同一排

気量という前提条件で４気筒、５気筒、６気筒エ
ンジンのトルク変動を上式を使って理論的に求め
比較したのが、図 2である。

図 2から明らかなように、低回転域振動は同一
排気量ならば当然のことながら気筒数が多ければ
多い程変動成分が小さくなり、振動変位振幅は小

図 2   アイドル回転におけるガス圧による
トルク変動

図 3   低回転域のマウント点における
上下方向振動変位振幅
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さくなっている事がわかる。
（b）	実測での振動レベル比較

図 3 のようにほぼ理論値と同様の傾向を示し、
多気筒程振動レベルの向上につながる事が良くわ
かる。
（2）	中高回転域での次数振動と振動レベル変化
（a）	振動レベルの理論的比較
中高回転域振動（次数振動）の起振力は、主に

ピストン系往復部質量による慣性力で発生するた
め、クランクシャフトの形式、即ちエンジン形式
（気筒数と気筒配列）と点火順序で中高回転域の
次数振動が決まることがエンジン設計上の常識と
して知られている。また、動弁系の形式によって
は、動弁系往復部質量による慣性力も発生する。
そこで、ピストン系往復部質量と動弁系往復部

質量により発生する起振力から理論的にエンジン
マウント点の振動変位振幅を計算し、同一排気量
でのエンジン形式の違いによる中高回転域の次数
振動レベルを比較したのが図 4である。
尚、動弁系諸元は、当社既存の V 型６気筒エン

ジンの形式及び１カム４バルブタイプ（図 5）と
して計算した。また、エンジンマウントレイアウ
トは、当社既存の直列４気筒エンジンと V6 エン
ジンはそのままのエンジンマウントレイアウトを
使用し、直列５気筒、直列６気筒エンジンのマウ
ントレイアウトは、同じ直列形式の当社直列４気
筒エンジンを基本にして計算を行った。

図 4の結果からみると、理論値では動弁系起振
力は残るものの比較した中で直列６気筒エンジン
が最も振動変位振幅が小さく良い。また、直列５
気筒エンジンが V 型６気筒（90 度バンク角）より
若干振動変位振幅が小さく V型６気筒並（90 度バ

図 4   計算によるマウント点上下振動変位振幅 図 6   中高回転域マウント点上下振動変位振幅

図 5   バルブトレインレイアウト

ンク角）の振動ポテンシャルを持つこともわかっ
た。
（b）	実測での振動レベル比較
前節での理論計算比較は、パワープラント剛性

を考慮せずに計算した計算結果であるので、エン
ジン回転が変化しても振動変位振幅は変化しない。
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ところが、実際のエンジンの場合、パワープラン
ト剛性を考慮すべきであり、低いパワープラント
剛性では高回転域で理論値の数倍の値を示すこと
がある。

図 6 は 2.0ℓクラスのエンジンの低回転から高
回転迄のマウント点における振動変位振幅の実測
値である。

図 6 の中で、高いパワープラント曲げ剛性を
持った直列４気筒エンジンの振動変位振幅のみが
中回転域と高回転域で差が無く、エンジン回転が
上昇してもほとんど変化していない。しかし、直列	
６気筒、直列５気筒エンジンではそれぞれ高回転
域での振動変位振幅レベルの変化が中回転域に対
して悪化しており、直列６気筒エンジンでは約 20 
dB（約 10 倍）、直列５気筒エンジンでは約 10dB
（約３倍）悪化している。
このように、パワープラント曲げ剛性が低いと

中回転域では理論値に近い振動変位振幅が得られ
るが、剛性の影響の出る高回転域では理論値と大
きく異なる傾向にある事がわかる。
したがって、エンジン形式の選択にあたっては、

第一に理論的に振動変位振幅が小さいこと、次に
振動レベルの急激な変化を起こさない十分な剛性
が得られることが条件となる。
（3）	FEMによるパワープラント剛性理論比較
パワープラント曲げ剛性確保と最適パワープラ

ント長さを検討する為、直列４気筒、直列５気筒、
直列６気筒のパワープラント剛性を FEM を使っ
た共振周波数推定計算で比較した（図 7）。
FEMモデルは、直列４気筒実機開発時のパワー

プラント検討に使われた実機とほぼ同じ共振周
波数を示す直列４気筒の FEM モデルを基本にし
た。直列５気筒、直列６気筒モデルは、この直列
４気筒の FEM モデルのボアピッチを等しくスト
ロークのみ変化させて同一排気量として作成した。

図 7では、直列４気筒エンジンの曲げ共振周波
数に対しての直列５気筒、直列６気筒エンジンの
曲げ共振周波数の低下率と同様に重量の増加率を
示した。
曲げ共振周波数の低下率は、直列５気筒エンジ

ンで約 4%、直列６気筒エンジンで約 8% 低下す
るのが判明した。
またこのピストン等の諸元を同一にしたエンジ

ン全体の重量増加は、直列４気筒エンジンをベー
スに、直列５気筒エンジンで約 4%、直列６気筒
エンジンで約 10%であった。
この結果からパワープラント剛性確保と重量軽

減の両立しやすいエンジン形式として直列５気筒
エンジンが比較的有利である事がわかる。
（4）	クランクシャフトランブリングノイズの除
去
（a）	クランクシャフトランブリングノイズの
発生原因

おもに中高回転域のエンジン回転で加速時およ
び高負荷運転中、クランクシャフト系からゴロゴ
ロとした連続的な衝撃音が聞こえることがあるが、
この音を我々は、クランクシャフトランブリング
ノイズ（以後クランク打音と記述）と呼んでいる。

図 1の結果に見られるように急激な騒音レベル
変化をもたらしており騒音上の見地から、クラン
ク打音の除去が「爽快な走り」の実現に、必須で
ある事は明らかである。

図 7   （a）パワープラント剛性と重量比較 図 7   （b）FEM モデル
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このクランク打音は、クランクシャフトの捩り
共振が原因で発生する事が我々のテスト結果から
確認されている。（４章参照）
従って、クランク打音低減の為には、高い捩り

剛性を持つクランクシャフトが必要となる。
（b）	クランクシャフト捩り共振のFEM解析
そこで直列４気筒、直列５気筒、直列６気筒の

クランクシャフト捩り剛性の比較を FEM 計算モ
デルを使って行った。

図 8は、爆発基本次数でのクランクシャフト捩
り共振発生エンジン回転数を FEM モデルで計算
した結果である。このクランクシャフトの FEM
モデルは、排気量が同一になるようにストローク
のみ変更し、ボアピッチ、ウエッブ幅およびウエ
イト廻りの形状は同一とした。図 8から直列４気
筒、直列５気筒、直列６気筒エンジンのクランク
シャフト捩り共振発生エンジン回転数が大きく違
うのが理解できる。
クランクシャフトの強度上の問題で、常用エン

ジン回転内に爆発基本次数（L4 なら２次、L5
なら 2.5 次、L6 なら 3 次）でのクランクシャフ
ト捩り共振が存在しないように諸元を決定するこ
とは設計上の常識であるが、クランク打音に対し
ても同じことが言える。
ここでクランク打音発生限界ラインとは、基本

次数の捩り共振によるクランク打音が常用エンジ
ン回転域に影響して発生しないようにその限界回
転数をエンジン最高回転数に経験的に係数をかけ
て設定した値を用いた。
F E M 計算結果では、L4、L5、L6 ともに

常用エンジン回転内には、爆発基本次数のクラン
クシャフト捩り共振が存在しない。しかし図 8で
のクランクシャフトの諸元ではクランク打音発生
限界ライン付近で直列６気筒エンジンの基本次数
の捩り共振が発生する。

2.3. 直列５気筒の採用
以上で述べたように、振動騒音上「爽快な走り」

を実現するエンジンに求められる特性は次のよう
うに要約される。
・	低回転域振動の低減のためには、多気筒エン
ジンでの平滑性

・	中高回転域の振動に対しては、V6（バンク
角 90 度）エンジン並の低振動レベル

・	中高回転域の急激な振動レベルの変化に対し
ては、直列４気筒エンジン並の高いパワープ
ラント剛性

・	クランク打音に対しては、高いクランクシャ
フト捩り剛性
従って、振動騒音上「爽快な走り」を実現する

エンジンとして、V6（バンク角 90 度）エンジン
並の振動ポテンシャルを持ち、パワープラント曲
げ剛性とクランクシャフト捩り剛性を直列４気筒
エンジンの剛性に近いレベルまで設定することが
できる、直列５気筒エンジンが、現在当社におけ
る種々の条件下において最も適しているという結
論を得た。

図 8   （a）FEM によるクランクシャフト剛性比較 図 8   （b）FEM モデル
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そこで、我々は振動騒音面からだけでなく、エ
ンジン性能、エンジンルームスペース、生産性等、
いくつかの別の要素を総合して検討し、現状では
2.0ℓ前後クラスの乗用車としては、直列５気筒
エンジンが最適と判定して次期小型乗用車用エン
ジンとした。

３．直列５気筒エンジンの振動とマウント
車体にエンジンを搭載するためのレイアウトを

決定するとき、エンジンの発生する振動が車体へ
伝達しないようにエンジン自体の振動形態または
特性を理解し、それに合ったマウントレイアウト
を検討する必要がある。そこで、直列５気筒エン
ジンの中高回転域の振動特性と低回転域の振動特
性を考慮して、最適な直列５気筒用のエンジンマ
ウントレイアウトを検討した。

3 . 1 .  中 高 回 転 域 振 動 特 性 と 最 適 マ ウ ン ト 
レイアウト

（1）	中高回転域理論振動特性
点火順序１－２－４－５－３のクランク形式を

持つ直列５気筒エンジンのピストン系往復部質量
による慣性力は、１次、２次、４次、６次、８次
は０であり、10 次ではじめて残存する程度でほと
んど振動変位として表れない。
又、ピストン系往復部質量による慣性偶力は、

１次、２次、４次、６次、８次が残存する。その
中で主なものは、１次、２次の慣性偶力がほとん
どと考えて良い。３）４）

その慣性偶力は次式で表される。
（１次）
　0.449mrω2a × cos（θ－ 3π/10）
（２次）
　4.9804mr2ω2a/ℓ× cos（2θ－3π/10）
ここで、m	 ：　ピストン系住復部質量

r	 ：　クランク半径
a	 ：　ボアピッチ
ℓ	 ：　コンロッド長さ
ω	 ：　円振動数
θ	 ：　クランク角

上式を使って直列５気筒エンジンの振動変位振
幅を計算してその振動発生状態を表したのが図 9

である。この慣性偶力は、重心を中心にして発生
する為、直列５気筒エンジンでは、重心付近の振
動変位振幅は、ほとんど０となる。
直列４気筒エンジンの振動は、２次、４次、６

次、８次、10 次のピストン系往復部質量による慣
性力が残存する。この慣性力による振動の起振力
は、図 9 のように並進運動となるため振動変位振
幅が０となる点はパワープラント上にはない。
従って、直列４気筒エンジンは、直列５気筒エ

ンジンのように振動変位振幅０の点にマウント設
定を行うことは不可能である。
この点が直列５気筒エンジンの振動における大

きな長所となる。
（2）	中高回転域振動特性を生かしたマウントレ
イアウト

エンジンからボディへの振動伝達は、主にエン
ジンマウントを介して行われるので、
・	振動変位振幅の小さい点へのマウント設置
・	低バネ定数のマウント設定
を行うと振動伝達を小さくすることが可能である。
ところが、現実にはエンジン重量を支えるメイ

ンマウントはエンジン重量を支えるだけの剛性を
必要とする為、マウントの低バネ定数化には限界
があり、低バネ定数での振動伝達の低減は難しい。
一方、エンジンの大きな変位を抑えるストッパー

型のマウント（ストッパーとも呼ぶ）はエンジ
ン重量を支える必要がないため、低バネ定数設定
が可能で振動伝達の低減が可能である。それゆえ、
振動変位振幅の小さい点にメインマウント、他の
振動変位振幅の大きい点にストッパーマウントの
設置をおこなうと理想のマウントレイアウトとな
る。

図 9   振動発生形態
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従って前述した直列５気筒エンジン振動特性に
対して理想のマウントは、以下のようにすること
によりエンジンからボディへの振動伝達はほぼ理
想に近い状態で低減が可能である。
・	振動変位振幅が 0 の重心位置にメインマウン
トを設置してエンジン重量を支持。

・	他のマウントをストッパーマウントとして設
定。

3.2.  低回転域振動特性とエンジンマウント 
レイアウト（低回転域マウント技術）

前述したように起振力が、トルク変動自体なの
でエンジンの低回転域振動レベルは気筒数と排気
量で決まる。ここで、エンジンマウント技術によ
るボディへの振動伝達低減が必要である。
低回転域でエンジンからマウントに作用する力

の主なものは、エンジン各気筒の爆発によるクラ
ンクシャフトのトルク変動成分とドライブシャフ
ト回転トルク反力がある。
クランクシャフトのトルク変動成分の作用する

方向はクランクシャフト回転方向である。又、ド
ライブシャフト回転トルク反力はドライブシャフ
ト回転方向に作用する。
マウントのバネ定数の設定は、ドライブシャフ

ト回転トルク反力に対してはエンジン挙動を抑え
る為、エンジン固定用として高いバネ定数が要求
され、またクランクシャフトのトルク変動成分に
対しては振動伝達が小さくなるように低いバネ定
数が要求される。この為、２つの力が同時に同じ
マウントに作用すると、同じマウントに低いバネ

定数と高いバネ定数の相反する要求を満足させる
設定が必要となりマウントのバネ定数設定に対し
制約が生じる。そこで、FF 横置きエンジン形式
と FF 縦置きエンジン形式でのマウントバネ定数
設定の自由度を比較した。

図 10（a）のように FF横置きエンジン形式では、
ドライブシャフトとクランクシャフトが平行する
為、クランクシャフトトルク変動成分とドライブ
シャフト回転トルク反力は分離出来ず、図 10（a）の
フロントとリアの２箇所のマウントに２つの力が
作用する。
FF 縦置きエンジン形式では、ドライブシャフ

トとクランクシャフトが直交する為、クランクシャ
フトトルク変動成分とドライブシャフト回転ト
ルク反力とはそれぞれ分離可能である。この為、
図 10（b）のようにフロントの２箇所のマウント点に
クランクシャフトトルク変動成分が、またトラン
スミッションマウント点にはドライブシャフト回
転トルク反力が作用するようにレイアウトするこ
とができる。
従って、FF 縦置きエンジン形式では、ドライ

ブシャフト回転トルク反力とは独立してトルク変
動成分に最適なバネ定数のマウント設定を行うこ
とができ、低回転域振動に対して理想のマウント
設定を行なえる。この為 FF 縦置きエンジン形式
はFF横置きエンジン形式に対して優位性がある。

3.3.  直列５気筒 F F 縦置きエンジンの５点 
マウントとその効果

前述した内容を具体的にマウントレイアウトに

図 10   （a）前輪駆動（FF）エンジン横置き 図 10   （b）前輪駆動（FF）エンジン縦置き
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用いて検討した結果、低回転域振動特性をより向
上させるだけでなく、車体重量バランスが優れ操
縦安定性等が向上することもあって、図 11のよう
な直列５気筒 FF 縦置きエンジン形式５点マウン
トが採用された。これにより、中高回転域におけ
るフロント、ミッドのメインマウントの振動変位
振幅は、図 12のようにミッションマウント点位置
の約 1/3 となり、その振動変位振幅も図 13のよう
にほとんど直列６気筒並になっているのが判る。
このように振動変位振幅の小さいパワープラン

ト重心付近にフロントとミッドマウントが位置す
る為、フロントとミッドマウントでほとんどのエ
ンジン重量を支持しても車体への振動伝達を非常

図 11   ５点式エンジンマウント

図 12   L5 マウント点における上下振動変位振幅

図 13   マウント点における上下振動変位振幅

に小さくすることが可能となった。そのうえこの
方式では、フロントとミッドマウントがメインマ
ウントとしてエンジン重量を支えている為、振動
変位振幅の比較的大きいミッションマウントは低
バネ定数で車体伝達に影響の少ないストッパーマ
ウントとして設定出来た。
また、ミッド、ミッションマウント点を低回転

域振動時のトルクロール軸に極力近い位置に設定
できる為、トルク変動による振動変位振幅が小さ
く低回転時の振動入力を小さく出来た。（図 14）
研究段階においても、量産車のプロトタイプと

して最低地上高等の規制およびエンジンルーム内
のレイアウトの問題等を考慮しながら、上に述べ
た理由により車体への振動遮断特性の優れた最適
なマウントレイアウトとなった。

４．直列５気筒エンジンのクランク打音
4.1.  クランク打音発生原因
このクランク打音に対して、直列４気筒、直列

６気筒エンジンについての種々の研究成果が発表
されている。５）６）そして、直列６気筒エンジンの
クランク打音は、クランクシャフトの曲げ共振も
含めたクランクシャフト捩り共振が原因であるこ
とを述べている。５）

そこで、直列５気筒エンジンのクランク打音の
発生原因が、クランクシャフトの曲げ共振か、捩
り共振で発生するかを明らかにするため解析を行

図 14   クランクシャフトトルク変動軸と
マウント位置
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なった。これは発生原因により実際のクランク打
音に対応する方策が異なってくるからである。

図 15にクランク打音発生状態のテスト結果を示
す。図のクランク打音発生エンジンスピードは、
本テストのクランクシャフト捩り共振周波数約
400 Hz（単体テストによる結果）の 2.5 次整数倍
である。これは、エンジンの爆発次数でクランク
シャフトの捩り共振が発生していることを示して
いる。
クランクシャフト捩り共振発生時にシリンダー

ブロック壁面の振動を伴ってランブリングノイズ
が発生する事から、直列５気筒エンジンのクラン
ク打音もクランクシャフト捩り共振が原因である
と結論づけた。
これは、いままで発表された研究成果の中で述

べられているように、クランク打音発生原因は主に
クランクシャフトの捩り共振が曲げ振動を達成
して、クランクシャフトのジャーナル部がメタル
ベアリング部を強打し、シリンダーブロック壁面
を大きく振動させ、打音として発生している為と
思われる。
従って、クランク打音を低減するには、クラン

クシャフト捩り共振時の振幅の低減を行えば良い。
そこで、いままでの一般の直列４気筒、直列 6 気
筒エンジンと同様に捩りクランクシャフトダン
パープーリを装着し、クランクシャフト捩り共振時

の振幅低減を行った。

4 .2 .   捩りダンパープーリ採用のクランク 
打音低減効果

図 16に、ダンパー効果を示す。実線がダンパー
装着時、点線がダンパー未装着時を示している。
この図 16 から捩りダンパープーリ装着によっ
てクランクシャフトの捩り共振振幅が、低減する
とともに、
・	クランクランブリングノイズの音圧レベル
・	シリンダーブロック壁面振動
のピークがほとんど消滅することが良くわかる。
ダブルマスタイプとシンクザルマスタイプの２種類
のダンパープーリを検討したが、シングルマスタ

図 17   ダンパープーリ断面

図 16   クランクシャフト捩りダンパー
プーリの効果

図 15   L5 エンジンのクランクシャフト
ランブリングノイズの発生
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イプで効果が高い（図 16）ことから、我々は、シ
ングルマスの捩りダンパープーリーを採用した。
（図 17）

５．テ ス ト 結 果
いままでの解析検討で決めた全仕様を採用して

テストした結果を示す。
１）	低回転域での室内の振動騒音特性結果を図

18 に示す。直列５気筒エンジン搭載車が、
車内音、ステアリング振動、シート振動の
面で直列６気筒エンジン搭載車と同等レベ
ルの結果が得られていることを示している。

２）	中高回転域振動（図 19）では、直列５気筒
エンジンの振動変位振幅レベルが、直列４
気筒エンジンのように高回転域での増加が
なく急激な振動騒音変化のないフラット特
性が得られていることを示している。

３）	図 20の車内音は、
	 　・ 次数振動
	 　・ パワープラントの曲げ共振の影響

図 18  低回転域における車内音と振動比較

	 　・ トルク変動の影響
	 　・ ランブリンクグノイズ
	 のいずれも図 1で示した直列４気筒エンジ
ン搭載車に比べてかなりの低減が行われた
ことを示している。

図 20   直列５気筒エンジン搭載車の
前席中央音特性

図 19   中高回転域にマウント点における
上下振動変位振幅比較

６．結　　論
「爽快な走り」を実現するため、振動騒音にお
けるリニア感向上に必須な項目を次の如く挙げた。
・	低回転域でのトルク変動低減
・	中高回転域での次数振動の低減と急激な振動
レベル変化の除去

・	クランク打音等のランブリングノイズの除去
これらの研究の結果より、
１）	低回転域でのトルク変動低減に対しては、
・	エンジンの気筒数を４気筒から５気筒に
変更。

・	縦置き FF５気筒エンジン５点式新マウ
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ントレイアウトの採用。
	 により、車内音、ステアリング振動ともに
大幅に改善された。

２）	中高回転域での次数振動の低減と急激な振
動レベル変化の除去に対しては、
・	直列４気筒並の高いパワープラント剛性
の確保

・	振動のほとんど無い重心付近へのマウン
トの設置

	 により、直列６気筒エンジンの振動より小さ
い結果が得られた。

３）	クランク打音等のランブリングノイズの除
去に対しては、
・	直列４気筒エンジンのクランクシャフト
並の捩り剛性を確保

・	クランクシャフト捩りダンパープーリー
の装着

	 これにより、低回転から高回転までほとん
どクランク打音が聞こえず、既存の直列４
気筒、直列６気筒エンジンと比較してひと
クラス上の音質となった。

以上のような結果を総合して車の「爽快な走り」
のための振動、騒音上で必要なリニア感を満たす
結果が得られた。
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