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低周波振動騒音に対するサスペンション・
エンジンマウント伝達経路解析の精度向上

Improving Suspension and Engine Mount Transfer Path Analysis Accuracy with Respect

to Low Frequency Noise and Vibration

ABSTRACT

This paper describes a transfer path analysis method
used to analyze the low frequency noise and vibration
contribution of suspension and engine mounts caused by
second order engine vibration. This transfer path analysis
method is capable of removing transmitted forces from
other paths (residual forces) besides the main path at a
particular degree of freedom. Compared to the
conventional methods, results from this analysis method
had improved accuracy with respect to vehicle
measurements. From the results of the transfer path
analysis performed by using this method, frequency
range and contribution by the suspension paths for low
frequency noise and vibration are clarified.
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要　　旨

本論文ではエンジン２次振動を起振源とする低周波振動

騒音に対する，サスペンションとエンジンマウントの寄与

解析手法について述べる．複数の伝達力が影響する結合自

由度に対し，主経路以外からの伝達力（剰余力）を除去する

Residual手法を考慮に入れた伝達経路解析手法を適用した．

動ばね法や逆行列法などの従来手法と比較したところ，よ

り実車と解析結果が一致するようになり，解析精度が向上

した．本手法の伝達経路解析の結果から，低周波振動騒音に

おけるサスペンション経路の寄与する周波数とその占める

割合が明確となった．

１．まえがき

自動車の振動騒音解析において伝達経路解析，Transfer

Path Analysis（TPA）は，伝達経路の寄与とそれぞれの経路を

構成する入力や感度が明確になるため，効率的な対策手法

を絞り込みやすい．このような特徴を踏まえて，様々な解析

に適用されている（１），（２）．

ところが，サブフレームに結合されたエンジンマウント

とサスペンションのように，それぞれのシステムが近接し

た箇所でボデー側と結合されている場合には，一つの結合

自由度に複数の伝達力が影響するために伝達経路を分離す

ることが困難であり，TPA をおこなっても実測結果と解析

結果が一致せず，精度の高いモデルを構築することができ

ない．そのため，事象における各システムの伝達寄与が明確

とならず，室内音，ステアリング振動といった振動騒音目標

を達成するための各システムの目標値を過不足なく定める

ことができない．

本報告では，エンジン燃焼力を起因とした低周波振動騒

音に従来のTPA手法を適用した実例について述べ，精度上

の問題について明確にする．次に，複数の伝達力が影響する

経路に対し，その経路以外の伝達力（剰余力）を除去する手

法（Residual 手法）について述べ，理論式を示す．本手法を

適用する結合自由度についての実用上の判断基準を示す．

従来手法からの優位性を明確にするとともに，サスペン

ションが低周波振動騒音に及ぼす寄与も併せて明確にする．

２．TPA 手法の説明

TPAは式（１）に示すように，解析対象の結合自由度の入

力 Fi と，結合自由度からターゲットとする音，又は振動 Si

までの感度 Si / Fi を乗じ，ベクトル和を求めることで合成

音及び振動 SAll を得る（３）．これにより，各結合自由度にお

ける入力が，ターゲットに対してどの程度寄与しているか

を解析することが可能となる．
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SAll  =      Fi × Si /Fi∑ （１）

この伝達力を得る手法として，従来から，動ばね法や逆

行列法があるが，それぞれの手法を適用する際の留意すべ

き点と実際に適用した解析結果を述べる．

2.1. 動ばね法

動ばね法は式（２）にて示されるように，入力側及び応答

側の相対変位 xa － xp に，結合しているマウントラバーの動

ばね K を乗ずることにより，伝達力を導出する．

FMS–path = K·(xa–xp) （２）

動ばね法は各入力側応答側の結合を既知の動ばね特性によ

りおこなうため，一結合毎の寄与が明確となるが，サスペン

ションなどのような遮断のとれない高剛性ばね結合部では，

実際の結合自由度における伝達力に対して高く予測計算され

てしまい，実車測定結果と一致せず，精度が低くなる．

2.2. 逆行列法

一方，逆行列法は，ボデー側の全ての結合自由度を入力

及び応答とした周波数応答[xMIk / FMIj]¨ と加速度[xMIk]¨ を計測

し，式（３）のような逆行列演算をおこない，伝達力[FMIj]を
導出する．

·=

–1

xMIk

xMI1

xMIk /FMI1

xMI1 /FMI1

FMIj

FMI1

xMIk /FMIj

xMI1 /FMIj¨ ¨

¨ ¨

¨

¨
（３）

逆行列法は高剛性ばね結合が含まれるシステムにおいて

精度良い結果を得ることができる．しかし，逆行列演算を安

定させるために，少なくとも結合自由度の２倍以上の行列

を形成する必要がある．また，サブフレームに結合されたエ

ンジンマウントとサスペンションのように，一つの結合自

由度に複数の伝達力が影響する場合には，その経路のみの

寄与を抽出することができない．

上記の二手法から導出された合成音圧と実測値との比較

をおこなったのが，Fig. 1である．図からわかるように，動

ばね法から導出された結果は2 000rpm付近で実測結果より

10dB以上レベルが高く計算されている．これは，この領域

からサスペンション伝達力が増加し，寄与として大きな割

合を占めていることが原因である．また，逆行列法から導出

された結果は 2 500rpm 付近で実車測定結果より７dB 低く

計算されている．これは，一つの結合自由度に複数の伝達力

が影響するためである．

2.3. 動ばね法と逆行列法による組合せ手法

サスペンションのような高剛性ばねによる結合自由度に

は逆行列法を適用し，その他の結合自由度には動ばね法を

適用する，二手法を組合せた解析をおこなう．この手法は両

手法のメリットを活かした手法に見える．動ばね法を使用

するエンジンマウント側は遮断もとれており計算精度は良

いが，逆行列法を用いるサスペンションにおいて，計算精度

を悪化させる．サブフレームにはサスペンションとエンジ

ンマウントが近接して結合されており，サスペンション結

合自由度には，サスペンションの伝達力だけでなく，エンジ

ンマウント伝達力が影響を及ぼす．このエンジンマウント

伝達力成分が剰余力となって，サスペンション結合部の伝

達力を正確に計算することができず，Fig. 2に示すように，

実車結果と一致せず計算精度を悪化させる．

３．Residual 手法を用いた TPA の説明

従来の組合せ手法では，逆行列法により計算されるサスペ

ンション結合自由度へのエンジンマウント伝達力（剰余力）影

響により計算精度が悪化していたため，以下に示すResidual

手法を適用することにより，この剰余力を除去する（４）．

式（４）で示す通り，逆行列法を適用する結合自由度の振

動加速度[xMSm]¨ を得るために，動ばね法を適用する結合自

Fig. 1   Comparison of measured response with
response calculated using two methods
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Fig. 2   Comparison of measured response with
response calculated using combination of
two methods
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由度の伝達力[FMSn]と，逆行列法を適用する結合自由度ま

での振動感度[xMSm / FMSn].. とを乗じる．

= ·
FMSn

FMS1

xMSm /FMS1

xMS1/FMS1

xMSm

xMS1

xMSm /FMSn

xMS1 /FMSn¨¨

¨

¨

¨ ¨
（４）

次に，式（５）に示す通り，[xMSm]¨ を，実測値である[xmeasm]¨

から減ずることで，他の結合自由度からの影響を除去した，

振動加速度[xMIm]¨ を得る．

–
xMIm

xMI1¨

¨ xmeasm

xmeas1¨

¨ xMSm

xMS1¨

¨

= （５）

式（６）に示すように，振動感度との逆行列演算により，剰

余力を取り除いた，その経路のみの伝達力[FMIn]を得ること

ができる．

·=

–1

xMIm

xMI1

xMIm /FMI1

xMI1 /FMI1

FMIn

FMI1

xMIm /FMIn

xMI1 /FMIn¨ ¨

¨ ¨

¨

¨
（６）

次に，Residual 手法を適用する結合自由度を選定する方

法について述べる．サスペンションとボデー及びサブフ

レームとの結合では，結合する箇所によってエンジンマウ

ント伝達力の影響が異なる．例えばアッパーアームは他の

結合自由度から離れたボデーと結合され，ロアアームはエ

ンジンマウントとともにサブフレーム上に近接して結合さ

れる．

Fig. 3 ではアッパーアームの実測値，Residual 手法で求

めた各経路のみの影響による振動加速度，及びエンジンマ

ウント伝達力により生じた振動加速度を示す．アッパー

アームの結合自由度ではエンジンマウント伝達力の影響を

受けにくいため，剰余力により生じた振動加速度は20dB以

上低い．また，アッパーアーム結合自由度におけるサスペン

ション側ボデー側の振動加速度の位相は安定している．

よって，アッパーアームの結合には，動ばね法を用いること

が適切である．

一方，Fig. 4 においてロアアームは，エンジンマウント

伝達力の影響が強く，実測とロアアーム経路のみの振動加

速度とに大きな差が生じる．このため，ロアアームには

Residual 手法を用いることで，エンジンマウント伝達力に

よる影響を除去し，ロアアームのみの経路による伝達力を

得ることができる．

このように，結合自由度毎に適用する手法を選定してい

くことで，より精度の高いモデルを得ることが可能である．

Fig. 5 に，従来の動ばね法と逆行列法を組合せた結果と

Residual 手法を用いた結果の比較を示す．Residual 手法を

用いた結果がより実測に近く，精度の良い結果を得られる

ことがわかる．

４．伝達寄与解析結果

本手法により得た，エンジン２次振動を起振源とする低

周波キャビン音圧レベルの伝達寄与解析結果を示す．

Fig. 6 から主となる寄与はエンジンマウント経路である

ことが確認できるが，1 500rpm，2 400rpm，2 600rpm には

サスペンション経路の寄与が見受けられる．特に1 500rpm，

50Hz のサスペンション寄与は Fig. 7 に示すダンパーイン

Fig. 3   Residual acceleration on upper arm

Fig. 4   Residual acceleration on lower arm

Fig. 5   Improvement of calculated response resulting
from use of residual method
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ナーシャフトのモードであり，低周波振動騒音に影響が高

いことが実験でも確認されている．

５．まとめ

サブフレームに結合されたエンジンマウント及びサスペ

ンションのように，伝達力が影響する経路について伝達寄

与解析をおこなうにあたり，

（１）Residual 手法を適用したところ，従来の手法に比較し

て，実測結果により一致するようになり，解析精度が

向上した．

（２）Residual 手法を実用する上で，結合自由度毎にどの手

法を選択するか判断する方法を明確とした．

（３）エンジン２次振動を起振源とする，低周波振動騒音に

対するサスペンションとエンジンマウントの寄与解析

に Residual 手法を適用し，サスペンション経路の寄与

する周波数とその占める割合が明確となった．

今後の課題として，低周波の駆動系振動騒音解析をおこ

なうため，駆動系伝達システムを含めたサスペンション有

限要素モデルを作成し，低周波振動騒音における伝達力を

半減するサスペンション構造の導出を検討する．

Fig. 6   Percentage path contribution of 2nd order
sound pressure

Fig. 7   Damper inner shaft mode
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