
－135－

論文

銭　場　克　己＊ 高　橋　勝　雄＊

Katsumi SEMBA Katsuo TAKAHASHI
坂　口　元　康＊ 山　岸　　　仁＊

Motoyasu SAKAGUCHI Jin YAMAGISHI

エンジン部品振動解析へのBBA手法の適用
Building Block Approach Method Application to Powertrain Component Vibration Analysis

A B S T R A C T

 The Building Block Approach (BBA) method was
applied to powertrain of a small passenger car and the
attached components, to predict second order vibration
change. Utilizing direct measured transfer function of a
engine under operating conditions, estimation was
significantly improved. Moreover, BBA sensitivity is
formulated and it was applied to reduce radiation noise
from the engine block.  Computation was realized by
programmability in commercial FE code, and a pre-
processor program was developed to improve efficiency
in transfer function data input.
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要　　旨

小型乗用車用パワートレーン構造にBBA（Building Block

Approach）手法を適用し，パワープラント全体や取り付け部

品のエンジン回転２次振動の変化を，直接伝達関数法によ

り予測した．実機エンジン運転状態の伝達関数を用いるこ

とにより振動変化の予測精度は大きく改善された．また，

BBA感度を定式化して，エンジンブロック放射音低減のた

めのリブ配置最適化を行った．計算実行には市販FEMのプ

ログラム機能を利用し，伝達関数データを入力するための

プリプロセッサを作成して作業効率を向上した．

１．まえがき

本論文は構造体としてのエンジンへの，いわゆるビル

ディングブロック手法の適用（BBA：部分構造合成法）によ

る，振動変化量予測の事例紹介である．

動解析における狭義のビルディングブロック手法は，実

験モーダル解析結果に基づくモードで記述された系とスカ

ラーまたはマトリクスによる動剛性或いは有限要素で記述

される系との結合によって全体系の振動をシミュレーショ

ンする方法として1970年代に注目を集めた１）．その後，

FEM構造解析も含め，二つ（またはそれ以上）の部分構造を

結合して全体モデルを表現する方法は，表現式あるいは結

合式の種類によって，部分構造合成法という名称で分類整

理された２）．これらの研究の背景には60年代の有限要素法に

おける，CMS（Component Mode Synthesis）３）がしばしば引

用されている．

1980年代後半からは，実験データが含むノイズ除去，数

値解析誤差の防止や有限要素モデルを用いた計測自由度の

内外挿による結合自由度の拡張，空間的スムージング補

正，あるいはそれらの併用が試みられた４）５）．

適用対象としては，車体シャーシへのパワープラント搭

載に伴う低周波振動が代表的であったが，近年はエンジン

構造を対象にしたものも見られる６）．

本論文では４気筒エンジンの２次振動領域を対象とした

振動変化予測と，感度解析を利用した放射音特性（壁面振動

の自乗和）の簡易最適化を紹介する．

２．BBA手法の定式化

２．１．伝達関数法によるBBA

振動解析のために構造体を伝達関数を介して剛性マトリ

クスに結合する方法としては，エンジンマウントなどの結

合部に局在する剛性を明示的に定義する場合もあるが，こ

こでは締結構造を念頭に置き，二つの構造のそれぞれの定

義が結合部の局所的な特性も含むものとする．

Fig.1において，主構造物に付加構造物が直接結合する場

合を考える．（結合される自由度をｌ，それ以外の各々の構
造物の自由度をr，r' とする）
各構造物の特性は伝達関数マトリクスＨと動剛性マトリ

クスＫで式（１）の如く記述されるとする．動剛性マトリク

スＫは質量や減衰を含んだ複素マトリクスである．

X=Hf （主体構造物）

ｆ=Kx（付加構造物）

（１）

ｆは（未知の）エンジン加振力，ｘは変位である．結合の

前後において入力は変化しないと仮定する．
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であること，感度は結合に関与する自由度の結合前におけ

る変位 Xl
0に比例することがわかる．

dP

dXr
1

dP
dXl

1

dP

=
-Hrl (Ill -KllZllHll)             Zll

-ZllHll Zll

X l
0

dKll

dP
dKll

 
（４）

付加構造物が無い状態を標準と考えれば，Zllは単位マト

リクスとなり，Kllは仮想的な構造変更パターンを代表する

ものと見做すことが出来，（４）式は最適化探索の方向性指

標に用いることも出来る．本論文では，シリンダブロック

のリブ配置に関する事例を４．３．に述べる．

２．３．実験による伝達関数の直接使用について

実験データとFEモデルのような解析的データの両方を使

うシミュレーション計算は近年ハイブリッド解析と呼ばれ

はじめた．良く知られているように，FEモデルに対する

CMS（コンポーネントモード合成）法の代わりに通常行われ

る実験モーダル解析結果を代入して用いると，剛体モード

と高次モードの影響が除外されているために，いわゆるト

ランケーションエラーが発生する．剛体モードや静変形

モードについてはジオメトリからの補間が有効であり，ゴ

ムマウントを介する場合などの様に結合が柔らかい場合

は，剛体モードのみを考慮しても改善できるが，パワート

レーン締結構造への適用ではFig.2のように広範囲で誤差が

無視できない場合がある．（400Hzまでの実験モード解析結

果を合成して用いた場合は，実験による伝達関数を直接用

いた場合に比べて，予測性精度が劣る．より高次のモー

ド，例えば解析上限周波数の２倍を用いれば精度は改善さ

れるが，どこまで高周波特性を考慮するかは，解析者のセ

ンスにゆだねられる．）

結合後の振動応答から入力ｆを消去すると，以下の関係

式を得る．

=
X r
1

X l
1

Irr -HrlKllZll

0 Zll

X r
0

X l
0 （２）

ｌは結合自由度，ｒはその他の主構造物上の自由度（付加
構造物上の r' と区別しない）を表す添字，その他の記号，添
字の意味は下記の通りである．

Irr , Ill 単位マトリクス（添字は単に大きさを示す）

Hrl , Hll 伝達関数マトリクス

Kll 付加構造の動剛性

Xr
0 , Xl

0 主構造，付加構造の振動変位（構造変更前）

Xr
1 , Xl

1 主構造，付加構造の振動変位（構造変更後）

但し，Zllは以下に示す逆行列であり，計算の核部分であ

る．この項は後述の感度解析でも登場する．すべての変数

は周波数の関数である．

Zll=(Ill+HllKll)
-1 （３）

式 （２）は，結合前後に入力が不変であるという仮定のも

とで結合後の振動を予測する基本式である．Ｋの符号を逆

にすれば構造物を除去の場合も包含する．また，結合部自

由度数が２である特別の場合に簡略化した応用例も報告さ

れている７）．

２．２． 感度解析の定式化

付加構造の動剛性 Kllが設計パラメータＰの関数であり，

微係数 dKll /dP（近似的には差分変化率ΔKll /ΔP）をもつと

し，式（２）をＰで微分すると，付加構造の標準状態での変

位がPに対して持つ感度（４）式が計算できる．Zllが計算の核

Fig.1   Concept of building block approach

Fig.2   Estimation error caused by modal truncation
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エンジン回転２次振動の周波数領域の大部分をカバー

し，適用部位を限定しない手法を目指すため，ここでは実

験による伝達関数をそのまま用いることとした．

３．シミュレーション計算の実現方法

FEMモデルによる周波数応答計算結果を実験データとみ

なした理論検証および実用の便宜を考慮して，MSC／

NASTRANの直接法周波数応答計算DMAPを修正してソル

バーを実現した．また，実験から得た伝達関数をソートし

て周波数毎にシステムマトリクスを入力するプリプロセッ

サを組み合わせて，BBA手法が実行できるようなスーパー

エレメントを利用した計算環境を構築した．データの流れ

の概要をFig.3に示す． Fig.4   Structural modifications for validation
of the method

Fig.3   Data flow in BBA simulation

計算上の工夫として，ソルバに入力する前のデータに

SVD（Singular Value Decomposition）によるスムージング処

理を試みたところ，逆行列演算結果のバラツキを抑えて周波

数応答グラフ上でのスパイク状の乱れを低減する効果は確認

できた．しかし，運転時への適用結果では自由度減少による

トランケーションエラーを発生して，予測精度はかえって悪

化し，常に有効な手法であるとは確認出来なかった．

４．エンジン部品振動への適用例

パワープラント開発には全体の曲げや捻じりモードのよ

うなグローバルな振動特性と，コンプレッサ等の補機類や

吸排気マニホルド等，エンジンブロックやトランスミッ

ションケースを土台として取り付けられた部品振動の問題

がある．本手法は原理的にはいずれの場合も適用できる

が，実際にこれを示すため，Fig.4のような各構造変更事例

について検証を行ったので，以下に結果を報告する．

４．１．加振応答への適用

計算原理の検証のため，エンジンは運転せず，制御され

た電磁加振機によるトランスミッション先端加振応答を対

象に，構造変更後の振動を予測し，実際にテストした場合

と比較した．

当然ながら，ここでは構造変更後の加振力の不変性は保

証され，エンジン運転時の条件変化（水温，油温，燃焼バラ

ツキ）なども発生しない．

エンジンスティフナの追加を構造変更とした場合の適用

例をFig.5に示す．構造変更前後での変化に比べて，構造変

更後の実測とシミュレーション結果とが良く一致している

ので，本手法の適用性が証明されたと考える．

４．２．エンジン運転時への適用

エンジンを点火運転（空転）した場合の適用結果を述べ

る．すべての測定は暖気後に水温，油音を監視しながら一

定回転数を保ちながら行い，極力一定条件でデータを得る

ように配慮した．

また，後述のように，伝達関数は非運転時のものではな

く，運転中に加振テストしたデータを後処理して使用して

いる．

データの流れを概略示すとFig.6のようになる．

適用例をFig.7に示す．なお，ここに掲載したのはすべて

上下方向の振動であるが，他の２方向についても同程度の

精度が得られている．

エンジン運転時の構造変更予測では，6000RPM以上の高

回転域を除いて，実際に変更したデータとかなり良く一致

している．高回転域の予測精度が悪く，周波数が限定され

る（～200Hz）ことから，，高速耐久性の評価手法として用い

るのは困難であろう．この限界性の理由は後述するよう

に，加振力の不変性が崩れてくること，および伝達関数計

測でのS/N悪化によるデータの精度不足と考えられる．
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Fig.5   Change of transmission vibration
(A: Addition of engine stiffener)

 

４．３．感度解析の適用例

４気筒 1.5リッター低燃費エンジンの開発において，燃費

目標達成のためスワールによる燃焼速度増加が検討され，

これに伴って中速域でのエンジンブロックからの放射音が

悪化すると認識された．ブロック設計を大きく変えず，壁

面リブ配置で対策することを目指して，２．２．で述べた

感度解析を実施した．具体的にはプロトタイプの壁面振動

データ，リブ配置可能性のある壁面上の点間の伝達関数計

測データ，リブ相当のFEモデルからリダクションした剛性

マトリクス，感度マトリクスを用いて，放射音の指標と考

えられる壁面振動の二乗和について，低減感度を最大とす

る配置の最適化を行った．但し，自由度はいずれも壁面の

曲げ剛性と音響放射に寄与する変位を表現するための，壁

面垂直方向のみで，対象周波数域は300～800kHzである．

Fig.8は500Hz付近および1500Hz付近での実機の振動形態に

より，計測点間隔の妥当性を確認したものである．

感度解析の結果として，エンジンヘッドに近い部位の壁

面リブの効果が大きいこと，エンジンブロックの片面毎の

寄与，周波数帯域ごとの違いにより，非対称な配置が最適

とわかった．これらにより実機での問題周波数帯域を狙っ

た改善案を次期プロトタイプに反映を行った．その結果を

Fig.9に示す．それぞれリブ追加前後における壁面振動二乗

和であり，リブによる改善効果が明らかである．

エンジン運転時データを用いたことにより，加振実験で

は考慮することが難しい，ピストン打撃などを含む実際に

近い入力条件のもとでの改良ができたと考えられる．

ただし，この適用例では得られる知見，精度が計測の煩

雑さに比べて不十分であり，感度解析手法を使いこなすに

はレーザ振動計測やエンジン運転時データ収集・処理など

の計測近代化技術とデータベースやツール間のインタ

フェース，実験計画法などの統計的な案別管理手段を含む

システム整備が必要である．

Fig.6   Data flow in simulation of operating condition
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５．エンジン運転状態の伝達関数計測

５．１．計測手法

実機エンジン運転状態における伝達関数として，静止状

態で計った伝達関数が使えるのかどうかは疑問であった．

クランク回転系は薄いオイル層を介して数トンに及ぶピー

ク荷重をジャーナルベアリングで支持されており，ゴムマ

ウントで遮断された取り付け部品のように独立して扱える

とは考えがたいが，常に固着しているとも断定することは

できない．これは本質的には基本構造物に，刻々とジオメ

トリが変化する回転系および油膜による結合の変動成分が

加わった準定常な状態であり，内力と構造パラメータが連

成している非線型現象である．それを踏まえた上で，線形

近似と見做せるデータ，近似モデルを定義できるような計

測手法が必要なのである．

運転時のパワープラントの伝達関数を計測するため，大

型の電磁加振機を用いて，Fig.10のような装置で加振テスト

を行った．

エンジンの静止状態と運転状態（空転）とでは，Fig.11のよ

うに伝達関数が異なる．低周波域では比較的よく一致して

いも，200Hz以上では大きくずれ，さらに運転状態では加振

力の大きさからも影響を受ける．Fig.7   Change of vibration in vetrical direction

Fig.8   Operating vibration mode
(Both side of cylinder block walls)

1500Hz500Hz

Fig.9   Sum of the squared wall velocity of
the engine block
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５．２．シミュレーションに用いた伝達関数

運転状態の場合，比較的大型の電磁加振機（600ポンド）で

も次数成分と重なる周波数ではS/N比を確保することは出来

ない．また，きわめて大きな加振力は加振点付近の破壊や

加振による振動系の変化の恐れもあり，限りなく加振力を

増加することでS/Nを確保することは不可能である．各回転

数毎のランダム加振結果の具体例をFig.12に示す．横軸等間

隔のスパイク状の線は0.5次おきのエンジン起振力によるも

のであり，加振機からの入力によるものではない．

そこで，ランダム加振で得た伝達関数から，次数成分に

相当する孤立ライン周波数を除去したものを用いて評価す

ることとした．

また，構造変更シミュレーションに用いる伝達関数は，

運転状態（エンジン回転速度）によって変化する可能性があ

る．このため，Fig.12の各回転数毎にその２次周波数成分に

相当する周辺部分を区分的に切り出して合成すると，より

正しい２次振動に対する特性を表現できるのではないかと

 Fig.10   Artificial excitation system for measurement of transfer function

Fig.11   Comparison of transfer function
operating and static condition

考えられる．４．２．のシミュレーション結果はこのよう

な合成伝達関数を用いたものである．

６．本手法の限界

構造変更後の入力が不変と仮定すれば，入力同定を含ま

ない（２）式，（４）式は見通しが良く，計算技術上もZllの精度

Fig.12   Transfer function under operating condition
at various engine speed
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改善に集中することができる．しかしながら，エンジンの

発生する起振力の変化を無視できるものかどうかは結果の

信頼性に関わる．このため，パワープラント共振周波数が

かなり変化する様なエンジンスティフナーの取り付け有無

について，ジャーナルベアリングへの荷重変化を確認する

ことにした．

クランクジャーナル部のベアリングキャップ締め付けボ

ルトに歪みゲージを貼り，運転時に発生する動的な歪みを

モニターした．結果はFig.13（RMS値）のように，２次振動が

パワープラント共振に近い6000rpm以上を除外すれば，回転

２次成分の入力は不変であると考えられる結果となった．

エンジンスティフナーよりも剛性が低い部品の取り付けな

どについては影響は小さく，起振力不変性を仮定して良

い．

一方，ラダーフレーム構造などのように，エンジン入力点

のごく近いところでの大規模な変更は，剛性の変化が入力

変化を引き起こし，本手法の限界を超えると考えられる．

７．まとめ

本論文では４気筒エンジンの２次振動領域を対象とし，

直接伝達関数法による構造変更シミュレーションが小型自

動車用パワートレーンに対して適用可能であることを加振

応答を使って原理的に示した．次に運転状態に適用するた

めに必要なエンジン運転状態の伝達関数データを収集する

際の計測上の工夫と限界性の検証を行った．これにより，

エンジン運転時でも最高回転数付近を除けばBBA手法によ

り良好な構造変更予測が可能なことを，複数の事例で示し

た．また，感度解析をエンジンブロック放射音低減に応用し

た事例を紹介した．システム構成として市販FEMのプログ

ラム機能使ってソルバーを実現し，実験による伝達関数

データを入力するためのプリプロセッサを作成して組み合わ

せることにより，比較的容易に実現できることも示した．

８．あとがき

テストできる実物が存在する開発段階，或は大幅な設計

変更の可能性が無いが対策が急がれる場面では，パワープ

ラント全体FEモデルが不要で，FEモデルのいわゆるコリ

レーション（実機特性への合わせ込み）なしに精度が保証さ

れるという意味から，計測データを用いた手法が注目され

るのは当然である．

本研究は80年代の終わりから90年代初めに実行されたも

ので，その後のコンピュータリソースの進化を思えば，実

験解析部分も含めた計算処理や最適化について改良の余地

があると考える．

今後のハイブリッドCAEシステム開発がとるべき方向性

を考察するに当たって本論文の事例が手がかりになれば幸

いである．
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