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第1章 序論

1.1 快適な室環境の構築
近年の技術の発達によって，自動車，鉄道，航空機といった交通系インフラストラクチャーの

充実や，新たなビルディングの建設，道路拡張など，我々の生活は豊かなものになっている．一
方，技術発展の中で常に問題として付きまとうのは騒音である．騒音は，大気汚染・臭気・振動な
どといった環境公害の中でも最も苦情件数が多く，近年の騒音苦情件数は高い水準のまま推移し
ている [1]. 自動車騒音に着目すると，幹線道路の拡張に伴い自動車騒音常時監視の必要がある住
居は年々増えており，昼夜の騒音基準値を達成すべく住居や道路の騒音対策が求められている [2]．
騒音は近隣トラブルの原因や精神的なストレス [3,4]といった心理的影響だけでなく，生理的にも
悪影響を及ぼす [5]．例えば，難聴 [6,7]のような耳に直接を影響与えるものや，睡眠障害 [5,8]や
心疾患 [9,10]，高血圧 [11]も騒音の大きさとの相関が確認されている．また，学習障害 [12,13]や
仕事の効率 [14,15]のように文化活動を行ううえでも，騒音は我々の生活に悪影響を及ぼすのであ
る．これらの影響を最小限にするべく，一日の中で滞在時間の長い居住スペースにおいては，交
通騒音や工事騒音といった外からの音を防ぐこと，また，騒音以外の観点に関しても秘匿性の高
い会話や生活音を外に漏らさないといったプライバシー性からも居室の遮音性能を高めることが
求められている．
居室における遮音性能低下の一要因となっているのは，開口部となる”窓”である．窓は一般的

な建材（壁，床，天井）と比較して面積あたりの重量が小さいため遮音性能が低く，窓から音の侵
入を許容する．また，窓は他建材と比べて隙間が生じやすく，これも遮音性能の低下の一要因とな
る．つまり，居室内における遮音性能のネックとなる開口部分に対して，遮音性能に優れた窓を開
発することは，居室内の音響的な快適性を得るために重要な開発要件であることは明らかである．
高遮音性能窓の設計には，設計因子が遮音性能へ与える影響を把握する必要がある．窓の設計

因子には，大別してガラス部（ガラス種類，厚さ，単層/複層の組み合わせ）と窓枠部（材料特性，
形状）に分けることができる．ガラス部は窓においても構成割合が大きく，ガラス種類や組み合わ
せに着目した研究では，単層のガラス厚に関する検討 [16, 17]，複層のガラス厚さ・中空層厚さ・
減衰性の検討 [17–20]，サイズの検討 [21–25]など，ガラス以外の板材の検討も含めると非常に多
くの検討がされている．窓枠部の影響は，Copsら [26]が窓枠の材質違い（アルミニウム，木枠，
PVC）の遮音性能を比較し，低周波数ではアルミ枠が最も音響透過損失が低く，中・高周波数帯
域では材料特性の違いがないことを明らかにした．窓枠自体が遮音性能へ与える影響の調査とし
て，山田，岩瀬，岩井ら [27–29]は，サッシの遮音特性について実験的に調査を行った．その結果，
サッシに影響があるのは高周波数域であり，その他はガラスの特性に従うことを明らかにした．こ
のように，ガラスの組合せによる検討は多く実施されているが，窓枠部の部品や特性の影響を報
告している事例は少なく，最も労力がかかる窓枠の実用的な設計は，設計者の経験頼りになって
いる部分が大きい．また，断熱性能や強度と比較して，設計因子が遮音性に与える影響が不明確
なため，設計段階では遮音に関する検討が後回しにされていることも事実もある．
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窓の開発時における遮音性能の評価は試験 [30, 31]で行われることが一般的である．そのため，
試験体の作製や試験費用といった金銭的コスト，試験体の準備や試験にかかる期間の増加といった
時間的なコストが多くかかる．他にも，前段のように窓の設計因子が遮音性能へ与える影響を検
討するとき，評価物への制限が考えられる．例えば，枠形状の変更は試験体を簡単に用意するこ
とが難しいため，試験評価することはできない．他にも，遮音試験結果には不確かさが含まれる
という問題がある．音源室による影響 [32,33]，試験片取付部の空気漏れやガラス端部の取り付け
方 [34,35]による再現性の低下，施工不良による個体差 [20,36]から音響透過損失の測定値にばら
つきが生じることが分かっている．これは，設計因子の体系的な検討の障害となりうる．

1.2 遮音性能の予測
試験評価の代替として考えられるのは数値計算による遮音性能の事前予測である．

1.2.1 理論による予測の既往研究
遮音の理論予測は，単層板や複層板を対象として多くの研究がされてきた．窓は，多くの構成

面積をガラス部が占めており，板の遮音メカニズムと近く，板の遮音性能計算理論を窓へ適用する
ことは予測手法の一つとして考えられる．既往の研究より，均質な無限長の単層板 [37,38]，複層
板の理論検討 [39, 40]，有限長の検討 [41–43]などが実験結果と比較して評価されてきた．これら
の参考文献は代表的なものを示しているが，他にも多くの検討がされている．近年では，壁構造
を支えるスタッズを，結合部のコンプライアンスとして理論式に取り込む式の展開 [44]など，実
用的な結合条件を取り入れた理論開発も多く行われている．不連続なねじ止めなどほかにも検討
すべき項目が提案されているが [45]，条件を満たすことができれば，これらの理論計算式は高速
に計算が可能であり，遮音メカニズムの把握も容易に行うことができる強力なツールとなる．近
年では，窓に着目した理論式予測の研究として音響透過損失測定データの回帰式と Cremerの理
論 [42]を考慮した単層窓の予測も行われている [22]．一方で，これらの理論的な検討は使い勝手
が良いものの，複雑な境界条件の設定や未知の形状が現れた際の評価の難しさが課題として挙げ
られる．

1.2.2 有限要素法による予測の既往研究
複雑な境界条件を再現するために有用なのは数値解析を用いる方法である．様々な数値解析手法

が開発されており，波動音響を用いた数値解析手法は，時間差分法（Finite difference time domain

method: FTDT) [46,47]，境界要素法（Boundary Element Method: BEM），有限要素法（Finite

Element Method: FEM），エネルギ手法では統計的エネルギ解析 (Statistical Energy analysis:

SEA) [26, 48]が検討されている．その中で窓の複雑な枠構造を再現するために有用なのは，実際
の形状のモデル化が行いやすい FEMである．
単純な形状である単層壁/板，複層壁/板の FEM解析による遮音性能の計算は多く検討されて
いる [49–56]．これらの研究では，実験と遮音性能を比較し精度を検討している．その中で，メッ
シュの最適化に関する検討 [53, 54]や，音源室モデル化による遮音性能への影響検討 [49, 57]，複
層構造への適用 [56,58]などが行われている．
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FEMを使った実際の窓の遮音性能予測 [59–61]は，板/壁のFEM解析と比べると数は少ないが，
近年では Soussiらをはじめとして研究がされている．Soussiら [59]は，実験モーダル法の測定結
果で校正した木枠の複層窓を 630 Hzまでの低い周波数で計算し数値解析の予測精度を評価した．
Løvholtら [60]は，四角い試験室間に設置された軽量壁に複層窓を取り付けたモデルの解析を行
い，100 Hz以下の低周波数で評価を行った．測定結果と比較し，構造の結合を詳細にモデル化す
ることで高い予測精度が得られることを示し，その重要性を示した．Soussiらと Løvholtらの検
討は，実験とよく一致するという報告がされているが，いずれも低周波数に着目した事例である．
しかし，Legaultら [45]は理論式と測定値の比較から，高周波数における構造伝搬の重要性を示
しており，高周波数域の FEMモデル化精度の確認も必要と考えられる．また，評価する窓の種類
が少なく解析の適用性検討としては不十分な部分がある．さらに，実用的な使用を踏まえると計
算コスト（時間や必要な PCメモリ数）を少なくすることが求められるが，これらの研究では明
確にされていない．
先行研究の動向を踏まえ，FEMによる窓の遮音性能を予測するために，少なくとも以下の 5つ

に関する検討を行わなくてはならないと筆者は考える．

(A) 音響–構造連成問題
窓の遮音性能は空間の音が窓構造へ伝搬した際の放射を解く問題である．音源室と単層板の連成，
複層板/壁の中空層と構造の連成といったように音響–構造連成を検討する必要がある．先述の通
り，板/壁に関しては，音源室の影響や複層構造を考慮した研究が多く行われてきた．一方で，こ
れらは壁といった大面積を対象とした研究が多く，窓のような小寸法を対象とした検討では，サ
イズの影響など未知数の部分があり，検討が必要である．

(B) 窓枠のモデル化
窓構造において，端部の窓枠が最も特徴的であり，非線形的な接合がされるためモデル化が困難
な部分である．Soussiら [59]や Løvholtら [60]らが枠を考慮した解析を行い，低周波数において
は実験モード法との合わせこみ，結合のモデル化の重要性を示している．ただし，実験モード法
による窓枠剛性の合わせこみや結合の適切なモデル化を開発段階で考慮することは難しく，事前
予測手法としては不適である．窓枠が遮音性へどのように影響するかを踏まえ，適切なモデル化
方法を提案する必要がある．

(C) 計算規模
有限要素法は空間や窓構造を有限要素で分割し，近似的に現象全体を計算する手法である．離散
的な誤差を少なくさせるためには，細かな有限要素分割が必要となる．そのため，一般的な建材
の FEM検討では計算コストの高さが課題として認識されており，大きな構造や高周波数の検討を
行う場合は計算規模が大きくなる．窓の計算を行う場合，遮音試験で評価される 5 kHzまでの高
周波数を計算する必要がある．さらに，遮音試験同等の入射条件を考慮して音響空間を離散化す
る場合は非常に大きい計算規模になる．実用的な使用を踏まえると，予測精度を保ったまま，計
算コストが少なくなる計算方法を提案する必要がある．

3



1.3. 研究の目的 第 1 章 序論

(D) 窓種
窓は機能やデザインに合わせて多くの種類の開発がされている．YKK AP株式会社においては，
引き違いや内倒しといった 15種以上の窓が開発されている [62]．窓種によっては，隙間の影響が
大きくなったり [63]，構造の接続が複雑になる可能性があり，これらの影響を考慮にいれた解析
モデルの開発が求められる．

(E) 立てつけ
窓の施工状態により，枠部の隙間が増え遮音性能が悪化することが報告されている [20,36]．試験
結果の妥当性を評価することも含め，立てつけによる遮音性のばらつきを考慮したアウトプット
が必要である．

1.3 研究の目的
本研究は，(1)窓の遮音性能を予測するための最も基礎的な研究として，有限要素法を使い，実

用的な使用を踏まえて精度と計算コストを両立したモデル化手法を提案し，実測値と計算値の比
較から精度を評価すること，(2)有限要素モデルから窓の設計因子が遮音性能に与える影響を明確
にすることを目的とする．つまり，前述の窓の遮音性能予測に向けた 5つの課題に対して，(A)音
響–構造連成問題，(B)窓枠のモデル化，(C)計算規模に対して，適切なモデル化方法を検討，お
よび，窓開発に向けた知見の蓄積を行う．
本論のフローを Figure 1.1に示す．また，本論の各章内で検討した内容を以下に示す．
第一章は，現在の章であり，居室の遮音性能や窓商品開発における問題点を説明する．効率的な

窓商品開発のために遮音性能の予測技術の重要性を示し，近年の研究事例を紹介する．また，研
究目的，本論文の構成について説明する．
第二章では，遮音の予測に向けた基礎理論について説明する．その中で，単層および複層板の

遮音性能の理論的導出について詳述する．また，有限要素法の離散化について説明する．
第三章では，有限要素法による窓の遮音性能の予測精度の検討の第一歩として，単純形状を対

象として要素サイズや境界条件による離散化誤差を検討する．具体的には，FEMの要素サイズに
よる離散誤差の影響や，入射の境界条件の検討内容をまとめる．
第四章では，様々な窓種への汎用的な適用を視野に入れ，窓板と中空層による音響–構造連成が

大きい事例として先行研究で測定された二重窓模型の音響透過損失に関して，FEMの計算を行い，
精度の検討，モデリング方法について検討する．このとき，解析モデルは遮音性能向上を目的と
して，先行研究 [64]で検討される中空層内部に吸音材を配置した 8ケースと比較し，精度を検討
した．この二重窓模型の試験は試験環境が明確にされおり，高精度な解析に向けた検討が可能で
ある．計算コスト簡略化のために二重窓模型部のみを離散化したモデルの予測精度の検討，およ
び，二重窓構造特有のサウンドブリッジによる影響とモデル化方法，残響音源室のモデル化の影
響についてまとめる．
第五章では，実生産される単層固定窓を対象にして，FEMの予測精度，計算コスト，モデリン

グ手法について検討する．まずはじめに，窓のサイズが音響透過損失，総合損失係数に与える影
響を実験的に確認する．次に既往理論のインピーダンスモデルによる単層板の音響透過損失計算
によって，窓の遮音性能の予測精度を確認する．続いて，FEMによる窓の遮音性能予測精度を確
認する．このとき，最も直感的なモデルとして窓のみを離散化するモデル，精度向上を目的とし
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て窓近傍部の空間を含めて離散化するモデルを検討する．そして，精度向上のために必要な解析
条件の明確化，計算コスト低減に向けた検討を行う．最後に，単層固定窓の解析モデルを使用し
て，窓の設計因子に関するパラメータスタディを行う．その中では，設計者が設計変更する可能
性がある項目として，窓枠，窓枠の材料特性，縦枠と横枠の結合剛性，ガスケット材の材料特性
について検討する．
第六章では，本論文の結論を示し，本論から得られた窓の遮音に関する知見，および，FEMで

遮音性能を予測するための知見をまとめる．また，窓の遮音性能予測に向けて残存する課題や今
後の展望について言及する．

Figure 1.1: Flowchart of this study.
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第2章 遮音性能予測に関する既往理論

2.1 緒言
理論による遮音性能の予測は，速く計算が可能なことと，基本的なメカニズムの把握に有用で

ある．本章では，窓の遮音性能を予測するためのメカニズム把握を目的として，既往の板と壁の
遮音計算手法と有限要素法 (FEM)の離散化・計算手法について整理してまとめる．まず，板の遮
音性能計算理論では，無限長の単層板，複層板に対してインピーダンスモデルをベースとした理
論式による遮音性能の導出方法を整理する．有限長の板に関しては，Sewell [41]が提唱した強制
透過の放射効率とRindel [65]の共振振動の放射効率を参照し，両方を考慮した計算方法をまとめ
る．最後に，本論文で使用する FEMの基礎方程式について言及する．

2.2 理論による遮音性能の予測
2.2.1 インピーダンスモデルによる無限単層板の遮音性能 [38, 65,66]

(1) 均一単層板の斜入射波の透過

空気媒質内（密度 ρ0，音速 c0）に存在する均一な面密度mを持った無限長の薄い板の遮音メカ
ニズムについて考える．このとき，板は入射音によってピストン運動すると仮定する．Figure 2.1

に示すように，入射角 θで音が入射してくる場合，音圧は入射音，放射音，透過音に対して pi，pr，
ptと示す．また，粒子速度を，ui，ur，utとする．vnは無限長の薄い板の振動速度である．板の
境界では，(i)圧力に関するつり合い条件，(ii)粒子速度の連続性の条件式が考えられる．

Figure 2.1: Sound insulation mechanism of infinite single panel.
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(i)圧力に関するつりあいの条件式は，ニュートンの第二法則より以下のように計算できる．

∆p = pi + pr − pt = m
dvn
dt

= jωmvn

= Zavn

(2.1)

ここで，Zaは，単層板の音響インピーダンスであり，Za = ∆p/vnである．
(ii)粒子速度の連続性に関する式は，

ui cos θ − ur cos θ = ut cos θ = vn (2.2)

である．
Eq. (2.1)と Eq. (2.2)より，次の運動方程式を得る．

2pi − 2pt = Zaut cos θ (2.3)

この式を変形すると，以下の式が導出される．
pi
pt

= 1 +
Za cos θ

2ρ0c0
(2.4)

Za = jωmとおいたとき，入射角 θの透過率 τ(θ)は，

1

τ(θ)
=

∣∣∣∣ pipt
∣∣∣∣2 = 1 +

(
ωm cos θ

2ρ0c0

)2

(2.5)

である．
これより，任意の入射角 θに関する音響透過損失Rθは，以下のように求められる．

Rθ = 10 log10
1

τ(θ)

　 = 10 log10

{
1 +

(
ωm cos θ

2ρ0c0

)2} (2.6)

θ = 0と置いたとき，垂直入射に対する音響透過損失R0となり，

R0 = 10 log10

{
1 +

(
ωm

2ρ0c0

)2}
(2.7)

と計算される．Eq. (2.6), Eq. (2.7)は，遮音に関する質量則と言われる．これらの式から確認で
きるように，ピストン運動をする無限の単層板は周波数 f と面密度mの対数に比例する．面密度
m，もしくは周波数 f が 2倍になると，音響透過損失が 6 dB上昇する．

(2) 均一単層板の拡散入射波の透過

残響音源室の拡散入射を近位的に求めるには，入射角 θに関して，0–π/2の範囲で積分して求
めればよい．Figure 2.2に示すように，無限板の微小面積 dSを座標の中心とした半径 rの半球空
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間について考える．入射角を θとしたとき，θ方向からの実効面積は dS cos θであり，半球表面上
からは，2πr2 sin θdθの面積から同等の入射があると考えられる．

Figure 2.2: Integrate of diffuse sound incident.

入射する音響インテンシティIiは，球体面の面積に関する積分と比例して，

Ii ∝
∫ π

2

0
2πr2 sin θ cos θdθ (2.8)

と表すことができる．
このとき，透過するインテンシティItは，透過率 τ(θ)を使用して，以下の式で表すことができる．

It ∝
∫ π

2

0
τ(θ)2πr2 sin θ cos θdθ (2.9)

これらより，半球面からのパワーを重ね合わせた透過率 τ は，

τ =
It
Ii

= 2

∫ π
2

0
τ(θ) sin θ cos θdθ

(2.10)

であり，拡散音場入射時の透過率は，Eq. (2.10)に Eq. (2.5)を代入して，

τ = 2

∫ π
2

0

cos θ sin θ

1 +
(
ωm cos θ
2ρ0c0

)2dθ
=

(
2ρ0c0
ωm

)2
[
ln
{
1 +

(
ωm

2ρ0c0

)2 }] (2.11)

である．
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音響透過損失Rは，透過率 τ から以下のように計算される．

R = 20 log10

(
ωm

2ρ0c0

)
− 10 log10

[
ln
{
1 +

(
ωm

2ρ0c0

)2 }]

= R0 − 10 log10

[
ln
{
1 +

(
ωm

2ρ0c0

)2 }] (2.12)

(3) コインシデンス効果

質量則では，板がピストン運動をすると仮定して導かれているが，実際の板は曲げ波による屈
曲振動を伴う．板の曲げ波は以下の式で表される．

B
∂4v

∂x4
+m

∂2v

∂t2
= 0 (2.13)

ここで，Bは曲げ剛性であり，B = Eh3

12(1−ν2)
で求められる．Eはヤング率，hは板厚，νはポアソ

ン比，vは板の振動速度である．曲げ波の伝搬速度 cbは，

cb =
√
ω

4

√
B

m
(2.14)

となる．
曲げ波の伝搬速度 cbと入射音波の伝搬速度 c0が一致したとき，板が入射音波に激しく振動させら
れ，音を効率的に放射する．これをコインシデンス効果と呼び，入射角 θで音が入射し，以下の
条件が成り立つときに発生する．

cb =
c0

sin θ
⇔ λ

λb
= sin θ (2.15)

この式から，コインシデンス効果が発生する周波数（コインシデンス周波数）を導出できる．

fθ =
c20

2πh sin2 θ

√
12ρ0(1− ν2)

E
(2.16)

コインシデンス効果は θ＝ 90◦，つまり，擦過入射のとき最低周波数となる．これを限界周波数
(critical frequency)という．

fcr =
c20
πh

√
3ρ0(1− ν2)

E
(2.17)

入射角 θのコインシデンス効果による音響透過損失の落ち込みはCremerの提唱した式 [37]から，
次式で示される．

Rθ = R0 + 20 log10 |cos θ|+ 20 log10

∣∣∣∣∣1−
(

f

fθ

)2

sin4 θ

∣∣∣∣∣ (2.18)

9



2.2. 理論による遮音性能の予測 第 2 章 遮音性能予測に関する既往理論

2.2.2 無限複層板の遮音性能
(1) 均一複層板の斜入射波の透過

空気媒質内（密度 ρ0，音速 c0）に存在する均一な面密度mA, mBを持ち，距離 d離れた 2枚の
無限長の薄い板A, Bの遮音メカニズムについて考える．このとき，板は入射音によってピストン
運動すると仮定する．Figure 2.3に示すように，音圧は入射音，放射音，透過音に対して pi，pr，
ptと示す．また，それぞれの板における音圧の入射，透過を p1，p2，p3，p4で示す．粒子速度は，
入射音，放射音，透過音に対して ui，ur，utとする．それぞれの板における粒子速度を u1，u2，
u3，u4で示す．

Figure 2.3: Sound insulation mechanism of infinite double panel.

前節と同様に，各板の境界面では，(i)圧力に関するつり合い条件，(ii)粒子速度の連続性の条
件式が成り立つ．(i)板Aにおける圧力に関するつり合い条件は，

(pi + pr)− (p1 + p2) =
ZaA

ρ0c0
cos θ(pi − pr) (2.19)

板 Bでは，

(p1e
−jϕ + p2e

+jϕ − pte
−jϕ) =

ZaB

ρ0c0
cos θ(pte

−jϕ) (2.20)

となる．
ZaA, ZaBはそれぞれの板の音響インピーダンス密度を示し，ϕ = kd cos θでは，中空層空間の距
離を伝搬することによる位相変化が考慮されている．kは波長定数で，k = 2π/λ = ω/c0で表さ
れる．

(ii)粒子速度の関する連続条件式は，p = ρ0c0uとすると,音圧 pの式へと置き換えることができ,

板Aでは，

(ui − ur) = (u1 − u2) ⇔ (pi − pr) = (p1 − p2) (2.21)
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板 Bでは，

u1e
−jϕ − u2e

+jϕ = ute
−jϕ ⇔ p1e

−jϕ − p2e
+jϕ = pte

−jϕ (2.22)

となる．
Eq. (2.19)– (2.22)から，以下の式が導かれる．

pi
pt

= (1 + jωz1)(1 + jωz2) + ω2z1z2e
−2jϕ (2.23)

ここで，z1, z2は，

z1 =
ZaA cos θ

2jωρ0c0
, z2 =

ZaB cos θ

2jωρ0c0
(2.24)

である．
ZaA = jωmA, ZaB = jωmBとおける場合，入射角 θの透過率 τ(θ)は，

1

τ(θ)
=

∣∣∣∣ pipt
∣∣∣∣2 = 1 + ω2

{
2z1z2ω sinϕ− (z1 + z2) cosϕ

}2
+ ω2(z1 − z2)

2 sin2 ϕ (2.25)

となる．
これより，任意の入射角 θに関する音響透過損失Rθは，以下のように求められる．

Rθ = 10 log10

[
1 + ω2

{
2z1z2ω sinϕ− (z1 + z2) cosϕ

}2
+ ω2(z1 − z2)

2 sin2 ϕ

]
(2.26)

θ = 0と置いたとき，垂直入射に対する音響透過損失R0は，

R0 = 10 log10

[(
ω(mA +mB)

2ρ0c0
sin(kd)

)2

+

(
(
ω(mA +mB)

2ρ0c0
cos(kd)

)
−
(
ω2mAmB

2(ρ0c0)2
sin(kd))

)2
]

(2.27)

である．

(2) 中空層の共鳴透過

波長と比べて中空層の寸法が小さいとき (kd << 1)，垂直入射 θ = 0を想定するとEq. (2.27)の
最終項が 0となり，音響透過損失が最小となる周波数 frmdを求めることができる．

frmd =
c0
2π

√
ρ0
d

(
1

mA
+

1

mB

)
(2.28)

frmdは共鳴透過周波数 (mass-air-mass resonance frequency)と呼ばれ，複層板の板が質量 (mass),

中空層の空気がバネとなり共振することで音響透過損失が著しく低下する周波数を指す．高周波
数領域のように，波長と中空層の寸法が同程度のとき（kd = nπ）は，下記の式のように周期的に
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音響透過損失の落ち込みを繰り返す．

d =
nλ

2
(2.29)

ここで，nは自然数であり，モードの数を示す．

12
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2.2.3 有限単層板の遮音性能
前節では，無限長の板の遮音性能予測理論の導出を詳述した．これらの理論は，遮音の基礎的
な考え方として有用であるが，実際に壁や窓といった建材への適用性は低い．実験値と近似精度
を高めるためには，有限長の放射を考慮に入れた検討が必要である．
コインシデンス周波数以下では，音の透過は強制透過と共振透過の 2つに支配される．つまり，
板全体の音響透過損失は，強制透過Rforと共振透過Rresから以下の式で計算される．

R = −10 log10(10
−0.1Rfor + 10−0.1Rres) (2.30)

有限長を計算する場合は，無限長の検討では現れない共振透過の影響，また，強制透過ではサイ
ズによる放射パワーの違いが現れる．強制透過における放射効率の計算は様々なアプローチによ
り研究されている [41–43]．本論では Sewell [41]が提唱した拡散音場を前提とし，コインシデンス
周波数 fc以下の強制透過を考慮した近似式で計算を行う．有限長の板からピストン振動により強
制透過する音は，以下の式で計算することができる．

Rfor = R0 + 10log10

{(
1−

(
f11
f

)2
)2

·

1−

((
c0
cs

)2

+

(
fc
f

)2
)−1

2

+ η2tot

}
− 10log10σfor

(2.31)

ここで，Rforは有限長の強制振動による透過，R0は質量則，f11は振動の固有一次モード，c0は
音速，csはせん断波の速度，fcはコインシデンス周波数，ηtotは総合損失係数である．総合損失
係数 ηtotは，材料内部の損失 ηint，境界の損失 ηboundary，放射の損失 ηradの総和として，ηtot =

ηint + ηboundary + ηradで表される．σforは有限長の強制振動による音の放射効率である．有限長の
音の放射効率 σforは，以下の式で計算される [41]．

σfor =


ln k

√
S + 0.160− U(Λ) + 1

4πk2S
(ka > 0.5)

2
π (ka)

2 (ka < 0/5)

(2.32)

ここで，kは波長定数，aは板の特性長 (
lxly
lx+ly

)，Sは板の面積，Λは板の縦横比 (Λ = lx
ly
, Λ > 1),

U(Λ)は形状関数である．形状関数 U(Λ)は以下の式から導出される．

U(Λ) = −0.84−
(
1

2
+

Λ

π

)
lnΛ +

5Λ

2π
+

∞∑
n=1

(−1)n−1Λ2n+1

2πn(n+ 1)(2n+ 1)2
(2.33)

共振振動による透過Rresには多くの振動モードが含まれるため，強制振動の透過Rforの f11よ
うに振動による音響透過損失の落ち込みをインピーダンスをもとにした式から計算することはで
きない．そのため，統計的エネルギ手法 (SEA)を用いて計算を行う．このとき，SEAで計算する
ための前提条件として，以下の 3つがあることに注意する．(i)共振振動のモード密度が高く，分
布が滑らかである，(ii)板とカップリングされる音場は拡散音場である，(iii)他のシステムに向け
た連成は一方向である．これにより，共振振動による透過Rresは，

Rres = R0 − 10 log10

(
c20σ

2
res

2ηtotSf
· ∆N

∆f

)
(2.34)
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と示される．
ここで，σresは共振振動による放射効率，∆N

∆f は板の振動モード密度である．有限長方形板の拡散
音場下における共振振動による放射効率 σresは，振動のモードと周波数の関係性から計算される．
板からの放射は振動のモードによって異なり，偶数のモードが現れる場合はお互いを打ち消しあ
う．Figure 2.4(a)のように，モードの次数や波長との関係性によって，板の中で音が放射される
場所が変わる．そのため，Figure 2.4(b)のような放射効率特性となる．

Figure 2.4: Sound radiation efficiency of resonance from finite plate.(a):Only gray area emit

sound because of cancel each radiation in case of even mode. (b):Radiation efficiency altering

radiation area cited by Rindel(2019) [65]

このとき，板内の伝搬速度と空気内の伝搬速度（つまり，マッハ数M）を考慮することで放射
の効率を評価する．これにより，有限長の共振振動による音の放射効率 σresは，Maidanik [48]に
より導出され，以下の前提条件のもと，Eq. (2.35)で計算される．このとき，(i)共振振動のモー
ド密度が高いこと，(ii)全モードのエネルギが同じであること，(iii)振動モード (m, n)の組合せ
が偶数–偶数，偶数–奇数のモードは放射音同士が打ち消しあうため，奇数–奇数モードの寄与と比
較して小さく，無視される. 放射効率 σresは，音の波長と板の寸法を考慮することで放射効率の上
限が決定され，コインシデンス周波数 fcのときに最大の値となる．そのため，コインシデンス周
波数 fcを閾値として放射の計算を場合分けし，以下のように示すことができる．

σres =



c20
Sf2

c
g1(M) + Uc0

Sfc
g2(M) (f11 < f < fc)

√
πfU
16c0

(f ≃ fc)

(1−M−2)−
1
2 (f > fc)

(2.35)

ここで，g1と g2は補助関数，U は周長，M はマッハ数でM =
√
( f
fc
)で示される．補助関数 g1

14
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と g2は以下の式で表される．

g1 =


8(1−2M2)

π4M
√
1−M2

(M >
√
2
2 )

0 (M <=
√
2
2 )

(2.36)

g2 =
1

4π2

(
(1−M2) ln (1 +M)/(1−M) + 2M

(1−M2)3/2

)
(2.37)
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2.3 有限要素法による遮音性能の予測
2.3.1 有限要素法の概論
有限要素法（FEM）は変分法に基づいて微分方程式計算する手法である．モデルを有限個の要

素で離散化し，各離散化要素から近似的な解を得るため，厳密解を得られない問題に対しても現
象を評価することができる．モデルの再現自由度が高く，直感的なモデル化が可能であったり，要
素ごとに材料特性を与えることができるため不均一な材料の評価が可能である．この汎用性の高
さから，多くのソフトウェアが開発されており，音・振動以外の様々な分野でも多く使用される技
術である [67, 68]．

2.3.2 有限要素法における離散化
FEMでは，解析モデルを有限個の要素に分割する．一つ一つの離散化要素で解析モデル全体の
マトリックスを構成し，連立一次方程式を解くことで，解析モデル全体の物理量を計算する．3次
元のモデルでは，四面体要素と六面体要素を使うことが一般的である．四面体要素は，モデルの
再現自由度が高いため，簡易的な要素の分割方法として選択されることが多い．一方で，後述す
る六面体要素と比較して，節点数，要素分割数が多くなるため，計算コストが高くなるという欠
点がある．六面体要素は，節点数が少なく，比較的高精度に計算できる．一方で四面体要素と比
較して，複雑なモデル形状の場合，要素分割の難易度が高くなることがある．また，それぞれの
要素に対して，1次要素と 2次要素を選択することができる．2次要素では，1次要素の節点間に，
疑似的な中間節点を設け，要素の自由度を高めることができる．
FEMは，離散化する要素のサイズが計算精度に影響を与える．そのため，離散化するモデルや

周波数によって適した要素サイズを選択する必要がある．

(1) 直接周波数解析

音響や振動–音響連成問題を解くにあたり，応答を周波数領域で解く直接周波数解析，時間領域
で解く時間応答解析，振動や閉的な音響空間のモーダル計算を使用するモーダル応答解析がある．
本研究では，直接周波数解析を用いて，窓の遮音問題を計算する．直接周波数解析では，音響・振
動それぞれに対して，入力に対する物理座標の応答を以下の線形代数方程式にあてはめ，未知の
ベクトルである x(ω)を算出する．

(K+ jωC− ω2M)x(ω) = F(ω) (2.38)

ここで，ω = 2πf であり，K, C, M, Fは，それぞれ，2.3.3節，2.3.4節に示す振動場，音響場
における剛性マトリックス，粘性マトリックス，質量マトリックス，力のマトリックスを示して
いる．この連立方程式を解くため，線形代数ソルバーを使用して計算を行う．本論では一貫して
MUMPS(Multifrontal Massively Parallel Solver)ソルバーを使用する [69]．MUMPSソルバーは，
対称および非対称の行列を扱う直接ソルバーであり，他ソルバーと比較して計算スピードが速く，
消費メモリが少ないというメリットがある．
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(2) 固有値解析

閉空間の音響モードや，構造の振動モードを抽出するために，固有値解析が行われ，以下の代
数方程式で計算される．

Kp = ω2Mp (2.39)

ここで，K, Mはそれぞれ，剛性マトリックス，質量マトリックスである．このとき，それぞれ
のマトリックスは実対称行列である．また，Mは正定値，つまり 0でない任意の列ベクトル zに
対して，zT M zが正になるマトリックスである．各固有値に対応する固有ベクトルは，質量マト
リックスMに直交する．本研究では，実部のみを取り扱い，モデルの減衰性（構造ダンピングや
音響的なダンピング）に関しては考慮しない．

2.3.3 構造要素における振動場の支配方程式 [52, 70]

構造の振動は，微小変形を前提とした連続体の微分方程式として，以下の運動方程式で計算さ
れる．

∇̃Tσ̃s + bs = ρs
∂2us

∂t2
(2.40)

ここで，∇は微分演算子であり，∇ = ∂
∂x + ∂

∂y + ∂
∂z である．σ̃sは Voigt記法で示される応力

ベクトル (σ̃s = [σs
11 σs

22 σs
33 σs

12 σs
13 σs

23]
T) ， bsは物体にかかる力のベクトル，usは変位ベクト

ル，ρsは材料の密度である．このとき，応力ベクトル σ̃sは，Voigt記法で示されるひずみベクト
ル ε̃s(ε̃s = [εs11 εs22 εs33 γs12 γs13 γs23]

T)を使用して，フックの法則から，以下の式で記述される．

σ̃s = Dε̃s (2.41)

なお，ひずみベクトル ε̃sは変位ベクトル usを微分した値であり，以下の関係がある．

ε̃s = ∇̃us. (2.42)

ここで，構成行列Dは，以下で示される値である．

D =



λ+ 2µ λ λ 0 0 0

λ λ+ 2µ λ 0 0 0

λ λ λ+ 2µ 0 0 0

0 0 0 µ 0 0

0 0 0 0 µ 0

0 0 0 0 0 µ


(2.43)

λ，µはラメ定数であり，以下の式で表される値である．

λ =
νE

(1 + ν)(1− 2ν)
(2.44)
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µ =
E

2(1 + ν)
(2.45)

ここで，νはポアソン比，Eはヤング率である．
　

2.3.4 音響要素における音場の支配方程式
(1)波動方程式 [38, 71]

音は気体媒質中の伝搬することで，遠方場へ伝達する．この伝搬を表す式を波動方程式と言い，
波動理論的手法を用いた FEMの基礎方程式である．波動方程式は連続の式と運動方程式の 2式か
ら導出される．簡易的な理解のため，Figure 2.5に示すように単位面積で距離が δxの空間を仮定
し，x方向のみの伝搬を考慮した 1次元的な波動方程式について考える．

Figure 2.5: Plane wave change medium volume.

空間の端部の初期位置をそれぞれ，x0，x0+δxとする．時刻 t0のとき，音波によって変位u(x, t)

動くとする．時刻 t0+∆tのとき，位置 x0，x0+ δxの変位 uは，それぞれ以下のように示される．

u =


u0 (x = x0)

u0 +
∂u
∂xδx (x = x0 + δx)

(2.46)

つまり，時刻 t0の音波により
(
∂u
∂x

)
δxの空間が増加するということである．空間内の圧力と体積

の関係性（ボイルの法則）から，以下の式が求められる．

p = −κ
∂u

∂x
(2.47)

この式は，連続の式と呼ばれる．このときの κは体積弾性率である．
次に，x0に p0の圧力が働くとすると，各位置の圧力は，

p =


p0 (x = x0)

p0 +
∂p
∂xδx (x = x0 + δx)

(2.48)

となる．この空間にかかる外力 f は，空間表面にかかる圧力，つまり，x0と x0 + δxの圧力差と
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面積の乗算であり，以下のように示される.

f = p0 −
(
p0 +

∂p

∂x
δx

)
= −∂p

∂x
δx (2.49)

x = x0, x = x0 + δx内の空気の質量は ρ0δxであるから，ニュートンの第二法則を適用すると運動
方程式は，以下の式で表される．

−∂p

∂x
δx = ρ0δx

∂2u

∂t2
(2.50)

これを両辺にある δxで割って，簡略化した形が一般的に使用される．

−∂p

∂x
= ρ0

∂2u

∂t2
(2.51)

これらの連続の式 Eq. (2.47)を t で２階微分した式と，運動方程式 Eq. (2.51)を x で 1階微分し
た式から u を消去でき，一次元の波動方程式は以下のように導出される．

∂2p

∂t2
=

κ

ρ0

∂2p

∂x2
(2.52)

= c20
∂2p

∂x2
(2.53)

このとき，音速 c0は，

c0 =

√
κ

ρ0
(2.54)

である．これと同様の考え方で，球音源のように 3次元的に音が伝搬する波動方程式は，以下の
式で示される．

c20∇2p =
∂2p

∂t2
(2.55)

なお，速度ポテンシャル ϕを使うことで変分法による FEMの検討が容易になる．Eq. (2.55)は速
度ポテンシャルを使って以下の形式でも示すことができる．

c20∇2ϕ =
∂2ϕ

∂t2
(2.56)

速度ポテンシャルは粒子速度 vと音圧 pとの関係があり，必要に応じて導出すると良い．

v = −∂ϕ

∂x
(2.57)

p = ρ0
∂ϕ

∂t
(2.58)
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(2)音場の有限要素化

閉空間の全ての要素を重ね合わせた音場全体のマトリクス方程式は，

(
1

c20
MΦ̈− ρ0CΦ̇+KΦ) = q (2.59)

である．ここで，K, M, Cはそれぞれ，剛性マトリックス，質量マトリックス，粘性マトリック
スである．qは入力音源のマトリックスである．これを，変分原理から定常状態の音場を式で示
すと，

(−ω2M+ jωρ0C+K)Φ = q (2.60)

となり，線形代数ソルバーで計算できる形にすることができる．この式より，各節点の速度ポテ
ンシャルとなるΦが求められる．各節点の音圧は，速度ポテンシャルΦから，以下のように求め
られ，閉空間の音場が計算されることとなる．

p = ρ0
∂Φ

∂t
= jωρ0Φ (2.61)

2.3.5 音響–構造連成
音響–構造連成では，構造は弾性，流体は音響材料，変位は微小という仮定のもとで計算される．

音響と構造の境界における変位の連続性 (Eq. (2.62))，音響と構造の境界における力（応力と圧力）
の連続性 (Eq. (2.63))を考慮すると，音響–構造連成における代数方程式は Eq. (2.64)で計算する
ことができる．

us|n = ua|n (2.62)

σs|n = −p (2.63)

([
Ks C

0 Ka

]
− ω2

[
Ms 0

CT Ma

])[
u(ω)

p(ω)

]
=

[
fs(ω)

fa(ω)

]
(2.64)

ここで，Ks，Msは構造の剛性と質量，KA，MAは音響の剛性と質量，Cは構造と音響間の結合
マトリックスである．また，u(ω)は変位，p(ω)は音圧，fS(ω)と fA(ω)はそれぞれ，構造と音響
荷重である．

2.3.6 計算環境
最後に，本研究で使用する解析計算環境について記述する．

音響解析有限要素ソフトウェア：　Actran2020 (Free Field Technologies SA)

計算環境：Proliant DL380; HP Inc., Xeon(R) CPU E5-2690 v4 @ 2.60 GHz, 28 cores; Intel Corp.

並列計算に関しては，最大並列数を 4とし，周波数領域の並列計算を行った．
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2.4. 結言 第 2 章 遮音性能予測に関する既往理論

2.4 結言
本章では，窓の遮音性能を予測するためのメカニズム把握を目的として，既往の板と壁の遮音
計算手法と有限要素法の離散化・計算手法について整理してまとめた．
・遮音の基本的メカニズム把握のため，インピーダンスモデルから単層板，複層板の遮音性能予
測する式の導出をまとめた．
・有限長の遮音性能を予測するために，Rindel [65], Sewell [41]の式を参照し，有限長板の放射効
率，および，共振による透過を統計的エネルギ手法 (SEA)法を組み合わせて求める方法について
整理した．
・有限要素法の理論では，構造要素の支配方程式，音響要素の支配方程式，音響–構造連成のため
の境界条件について整理した．
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第3章 離散化精度に関する検討

3.1 緒言
本章では，有限要素法による窓の遮音性能予測の第一歩として，要素サイズや境界条件よる予

測精度への影響を検討する．構造要素の離散化精度は，単純支持した単層パネルの固有値の相対
誤差，また，単層ガラスの音響透過損失測定値との絶対誤差から評価する．音響要素の離散化誤
差は，空間の固有値の相対誤差，また，複層ガラスの音響透過損失測定値との絶対誤差から評価
する．単層ガラス，複層ガラスの音響透過損失測定値は板硝子協会が示す遮音性能結果 [17]を参
照する．吸音要素の評価は，垂直入射管を模擬した解析を行い，計算値と測定値の絶対誤差を比
較する．

3.2 板の遮音性能の予測精度
窓の遮音性能解析に向けた適切な要素サイズ/境界条件の選定を目的とし，理論値や測定値の比

較から予測精度を検討する．はじめに，単純支持された単層パネル（アクリル）の固有振動理論
値と有限要素法 (FEM)による固有振動解析値を比較し，固有周波数の相対誤差を評価する．この
とき，FEMモデルでは，要素サイズを変更して複数の計算をし，離散化誤差への影響を検討する．
次に，単層ガラスの音響透過損失の測定値 [17]を参照し，要素サイズを変更した場合の予測精度
への影響を検討する．最後に，拡散音場を模擬した入射境界条件のサンプル数を変更し，音響透
過損失の予測精度への影響を検討する．

3.2.1 要素サイズによる離散化精度への影響
窓からの音の透過メカニズムは板の振動放射音と相関があり，板の離散化精度は遮音性能の予

測精度に大きく影響する．FEMの場合，要素の精度（細かさ）が離散化誤差の要因となる．その
ため，板の要素サイズを変えて FEM解析を行い，理論値や測定値と比較することで，離散化誤差
の傾向を確認する．

(1) 評価対象

1158 mm×1159 mm×5 mmの単層パネル（アクリル）を対象に，板振動の固有周波数を理論値
と FEM計算値で比較評価する．なお，この板は 4章で評価する二重窓の試験体と同等のものを想
定している．
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3.2. 板の遮音性能の予測精度 第 3 章 離散化精度に関する検討

板の固有振動モード（固有値）の理論値は，端部の固定を単純支持と仮定したとき，Eq. (3.1)

で計算される．

ftheory(m,n) =

√
B

ρ

[(
mπ

lx

)2

+

(
nπ

ly

)2
]

(3.1)

ここで，lx, lyは板の寸法，Bは曲げ剛性，ρは密度，m, nはそれぞれモードの次数（自然数）を
示す．曲げ剛性Bは以下の式で示される．

B =
Eh3

12(1− ν2)
(3.2)

ここで，E はヤング率，hは板厚である．理論値と FEM計算値の相対誤差は，Eq. (3.3)で計算
する．

ϵr =
ftheory − fFEM

ftheory
× 100[%] (3.3)

ここで，ϵrは理論値と FEM計算値の相対誤差，ftheoryは理論計算より求めた固有振動数，fFEM

は FEMによる固有値解析から計算した固有振動数である．なお，数値解析の相対誤差は，波長 λ

と要素サイズ dの関係 λ/dで整理する．このとき，波長 λは曲げ波の速度 cbから，

λb = cb/f (3.4)

=

(
2πh

f

√
E

12ρ(1− ν2)

)1/2

(3.5)

と計算される．

(2) 離散化モデル

1158 mm×1159 mm×5 mmの FEMモデル (Figure 3.1)を使用して，固有値解析する．板の材
料特性は，ヤング率 E = 3.0× 109 Pa, ポアソン比 ν = 0.35, 密度 ρ = 1200 kg/m3である．単層
パネルは，六面体の Solid shell要素 [70, 72]でモデル化する．Solid shell要素とは，Actran特有
の構造要素であり各節点に並進方向の 3自由度を持つ．一般的な Solid要素と比較して，厚みを小
さくしても thickness lockingや shear lockingが生じずらい．また，一般的な shell要素とは異な
り，2次要素の適用も可能なため，粗い要素でも高精度な計算を期待できる．要素サイズは 1次の
10–25 mm，2次の 20–25 mmで離散化した．ただし，厚さ方向の分割数は要素サイズに依らず 1と
している．固定の境界条件は，板端部の各節点を単純支持相当で支持した．これは，Solid shell要
素の場合，端部上面節点に対して並進方向の変位 [ux, uy, uz]=[Free, Free, 0]である．なお，FEM

計算では実部のみを考慮した固有値解析を行う．
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3.2. 板の遮音性能の予測精度 第 3 章 離散化精度に関する検討

Figure 3.1: FEM model of single plate for eigenvalue analysis to evaluate discretized errors from

element size.

(3) 解析結果

Figure 3.2に理論値と FEM計算値の相対誤差 ϵr の分布を示す．このとき，それぞれのプロッ
トは各固有モードにおける ϵr を示している．解析結果からは，2次要素の方が ϵrが小さく，予測
精度が高くなる傾向が確認された．1次要素を使用したとき，ϵr =3 %にするためには λ/d >10，
ϵr =2 %にするためには λ/d > 15，ϵr =1 %にするためには λ/d > 19の分割数が必要である．ま
た，2次要素を使用したとき，ϵr =3 %にするためにはλ/d >3.5，ϵr =2 %にするためにはλ/d > 5，
ϵr =1 %にするためには λ/d > 7.7の分割が必要であることが確認された．
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Figure 3.2: Discretized errors of vibration eigenvalues from theoretical value depending on λ/d.

Each plot means the error for each eigenvalue mode (m, n). Element-order difference is also

plotted.
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3.2. 板の遮音性能の予測精度 第 3 章 離散化精度に関する検討

3.2.2 有限要素法による単層ガラスの予測精度
(1) 評価対象

単層ガラスの遮音性能測定値 [17]を参照して，FEM計算値の絶対誤差を評価する．評価する単
層ガラスの寸法は，1230 mm×1480 mm，板厚 5 mmである．このとき，コインシデンス周波数
は fc=2,318 Hzである．ガラス端部はかかりしろ 15 mmでパテにより固定される．参照する音響
透過損失の値は，残響室内にて JIS A1416-2000 [31]によって測定された．ガラス試験体は，入射
側と放射側のニッシェが 2:1(270 mm:140 mm)となるように残響室内へ設置された．

(2) 離散化モデル

＜汎用的な解析条件＞
音響透過損失の計算では，計算コストを低くするため，遮音性能を評価する板だけを離散化す

る．つまり，入射側の残響音源室や放射側の残響受音室はモデル化しないということである．こ
の場合，板には拡散音場入射を再現する境界条件を与え，励起される板の振動から計算される音
響放射パワーWradにより，以下の式のように音響透過損失Rを計算する．

R = 10 log10

(
Winc

Wrad

)
(3.6)

ここで，Wincは音響入射パワー，Wradは音響放射パワーである．
Figure 3.3に示すように，六面体の Solid shell要素を使用して，7–170 mmの 1次，2次要素

でガラスを離散化する．かかりしろに対応する端部 15 mmは，完全固定支持を定義した．Solid

shell要素の場合は，上下面の節点に対して並進方向の変位を [ux, uy, uz]=[0, 0, 0]と定義する．

＜拡散音場条件＞
音の入射面には拡音場条件を付与する．拡散音場の定義は，”平均二乗音圧の時間平均が残響室
内のどの位置でも同じ値であり，あらゆる方向への音響エネルギの流れが同確率で起こる音場”で
ある [72]．本論文では，以降の章を含み，拡散音場入射条件を Sample random diffuse field [72–75]

という境界条件でモデル化する．十分に拡散した音場は，任意の 2点間の空間相関関数が sin kr
kr に

近似すると言われている [76]．この前提をもとに，Sample random diffuse fieldは 2つのサンプ
リング理論によってランダムな負荷条件を計算する．一つ目は，適用表面上の音圧の相互 PSDマ
トリックスをコレスキー分解する方法である．二つ目は，適用表面から十分離れた位置より到来
する平面波の重ね合わせによる方法である．本検討では，相互 PSDマトリックスをコレスキー分
解する方法を使用し，板の入射側表面に適用することで拡散音場を模擬した．このとき，音の入
射角度の上限は 78◦とし，拡散音場のサンプル数を 100で計算した．

＜音響入射パワーWincと音響放射パワーの計算Wrad＞
板振動による音響放射パワー Wrad を計算するために，放射側の板表面に Thin shell 要素の

Rayleigh surfaceコンポーネント [72,77]を付与した．
音響入射パワーWincおよび，音響放射パワーWradは空間と板の境界面をレイリー積分 [77]す
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3.2. 板の遮音性能の予測精度 第 3 章 離散化精度に関する検討

ることで以下のように計算される．

W =

∫
S
I · ndS (3.7)

ここで，I はインテンシティ，nは板に対し垂直な方向のベクトルである．インテンシティI は，
以下の式で計算される．

I =
1

2
Re(pv∗) +

1

2
Re (ρ0(v0 · v)v∗) +

|p|2

2ρ0c20
v0 +

1

2c20
Re (p∗(v0 · v)v0)) (3.8)

ガラスの材料特性は一般的な文献値を参照し，ヤング率E = 7.16×1010 Pa，ポアソン比ν = 0.23，
密度 ρ = 2500 kg/m3である．

Figure 3.3: FEM model of single glass for sound insulation analysis to evaluate discretized errors

from element size.

(3) 解析結果

単層ガラスの遮音性能計算の結果を Figure 3.4に示す．上段には音響透過損失の計算結果，下
段には測定値との差分∆eを示す. 計算結果同士を比較したとき，要素の分割数 (λ/d)が大きくな
るにつれて，音響透過損失の計算値は一定の値に収束する．1600 Hz以下の低周波数域では，分割
数による計算値の差は小さい．1次の λ/d = 10を基準としたとき，λ/d >4で差は 0.3 dB以下で
ある. 1600 Hz以上では，分割数による離散化誤差が現れ，λ/d >6のとき，差は 0.5 dB, λ/d >7

のとき，差は 0.3 dBとなった．また，分割数 λ/d <4のとき，コインシデンス周波数 fcを過小に
評価した．
測定値との絶対誤差の全周波数平均は 1次要素 d = 1/10λで 2.3 dB, 2次要素 d = 1/5λで 2.2 dB

であった．1次要素と 2次要素の比較からは，節点間距離が同じであれば，離散化誤差の違いはほ
とんどないことが確認された．コインデンス周波数 fc以上や，500 Hz以下では 5 dBを超える誤
差が確認されるが，平均の予測精度は高い．今回の検証では，測定値を文献から参照したため，ガ
ラスや端部の損失，実験室相当の入射音は不明確な部分があり，任意の値を入れている．そのた
め，計算結果に差が生じた可能性があるが，単層ガラスの一般的な値を入れても概ね高い精度で
予測できることを確認した．
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Figure 3.4: Sound reduction indices of single glass for different element size and element-order．
(upper):Sound reduction indices of measuring [17] and calculation. (bottom):Prediction errors

from measuring. Prediction errors ∆e is calculated as ∆e = RCalc.-RMeas.

3.2.3 拡散音場条件による遮音性能への影響
遮音試験 [30,31]は残響音源室からの音を入射音として音響透過損失を測定する．実験室測定相

当の遮音性能を予測する場合，残響音源室，つまり，拡散音場入射条件を模擬する必要がある．そ
こで，拡散音場条件の設定方法が音響透過損失へ与える影響を評価する．具体的には，拡散音場
のサンプル数（ランダムな位相により加振される条件数）による影響を確認する．

(1) 評価対象

評価する単層ガラスの寸法は，1230 mm×1480 mmで，板厚 5 mmである．ガラスはかかりし
ろ 15 mmでパテにより固定される．

(2) 離散化モデル

単層ガラスを，d = 1/5λとなるように 2次の六面体 Solid shell要素で離散化する．厚み方向の
分割数は 1である．固定条件，材料特性は前節と同じように定義する．入射側には，拡散音場を
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仮定し Sample random diffuse fieldを適用した．サンプリング理論は，相互 PSDマトリックス
をコレスキー分解する方法を使用した．このとき，音の入射角度の上限は 78◦とし，拡散音場の
サンプル数を 1–100の間で変更して計算した．放射側のガラス面にはRayleigh surfaceを適用し，
Rayleigh積分して音響放射パワーWradを求めた．

(3) 解析結果

Figure 3.5に，拡散音場のサンプル数 100の音響透過損失の計算結果を基準とし，基準値との
解析結果の差分をサンプル数によって整理した結果を示す．サンプル数の違いにより音響透過損
失の計算値にばらつきが生じ，サンプル数が増えるにつれて基準の結果に収束する．サンプル数
によるばらつきは低周波数で顕著に表れ，サンプル数が小さい場合，160 Hz以下では 1 dBを超
えるばらつきとなる．250 Hz以上では，サンプル数によるばらつきは少なく，サンプル数が 2の
場合でも，0.5 dBを下回るばらつきとなった．1000 Hz以上では，いずれのケースでも 0.1 dB以
下の差で計算できることを確認した．つまり，Sample random diffuse fieldの境界条件を使用する
場合は，低周波数での計算誤差に注意が必要である．全周波数の差分を評価したとき，サンプル
数によるばらつきは，サンプル数 5以上で 1 dB以下，サンプル数 10以上で 0.5 dB以下，サンプ
ル数 40以上で 0.3 dB以下の誤差となる．
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Figure 3.5: Calculation variability by sample numbers of diffuse incident condition.
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3.3 音響空間の予測精度
複層窓や二重窓の遮音性能を計算する場合，中空層内部の空間を離散化する必要がある．また，
遮音性能計算の際に残響室を離散化する場合，空間を伝わる音の計算として音響要素を使用する
ことが考えられる．本節では，音響要素の離散化誤差の検討を目的とし，空間の固有値の理論値と
FEM解析値を比較，また，中空層を含む複層ガラスの遮音性能測定値を FEM解析値と比較する．

3.3.1 要素サイズの離散化誤差への影響
(1) 評価対象

800 mm×800 mm×90 mmの矩形音響空間の共鳴周波数を理論値から算出する．なお，この空
間の寸法は 4 章で評価する二重窓試験体の中空層寸法と同等のものを想定している．
閉空間の音響共鳴の理論解は，以下の式から計算される [66]．

ftheory(a,b,c) =
c0
2

√(
a

lx

)2

+

(
b

ly

)2

+

(
c

lz

)2

(3.9)

ここで，c0は音速，lx，ly，lzはそれぞれ空間の x-, y-, z-方向の寸法，a，b，cはモード番号 (自
然数)である．相対誤差は ϵrは Eq. (3.3)で計算する．

(2) 離散化モデル

800 mm×800 mm×90 mmの空間を六面体要素の Finite fluidで離散化し，固有値解析する．要
素サイズは 1次と 2次の 3–25 mmで離散化し，要素サイズによる理論値との予測精度の差を評価
する．このとき，波長と要素サイズの比が 1次要素で λ/d ≧ 6，2次要素で λ/d ≧ 2の範囲で評価
した．材料特性は，音速 c0 = 340 m/s，密度 ρ0 = 1.225 kg/m3とする．空間の境界部は，音響的
に剛な境界面としている．なお，FEMによる評価では実部のみを考慮した固有値解析を行う．

(3) 解析結果

Figure 3.6に，空間音響モード周波数の理論値と FEM計算値の相対誤差 ϵrの分布と λ/dの関
係性を示す．各プロットは各音響モードの ϵrを示す．要素分割数が少ないとき，理論値と比較し
て FEMは結果を高めに計算し，分割数が大きくなるにつれて理論値へ収束する．1次要素では，
λ/d＝ 6のとき（評価範囲内の最小分割数のとき），ϵr=4.9%となる．また，λ/d＞ 7のとき ϵr=3%，
λ/d＞ 12のとき ϵr=1%，λ/d＞ 18のとき ϵr=0.5%となる．2次要素では，λ/d＝ 2のとき（評価
範囲内の最小分割数のとき），ϵr=4.9%となる．また，λ/d＞ 2.5のとき ϵr=3%，λ/d＞ 3のとき
ϵr=1%，λ/d＞ 4のとき ϵr=0.5%となる．

29



3.3. 音響空間の予測精度 第 3 章 離散化精度に関する検討

0

1

2

3

4

5

0 5 10 15 20 25 30 35 40

 1st order elements
 2nd order elements

A
co

us
sti

c d
isc

re
tiz

at
io

n 
er

ro
r

 e
r, 
%

l/d
Figure 3.6: Discretized errors of acoustic eigenvalues from theoretical value depending on λ/d.

Each plot means the error for each eigenvalue mode. Element-order difference is also plotted.

3.3.2 有限要素法による複層ガラスの予測精度
(1) 評価対象

音響空間の離散化による音響透過損失のばらつきを検討するため，複層ガラスの遮音性能測定
値 [17]を参照して FEMの絶対誤差を評価する．評価する複層ガラスは，1230 mm×1480 mmの
寸法で，板厚 3 mmのガラス 2対の間に中間層 6 mmを持つ FL3-A6-FL3である．ガラスはかか
りしろ 15 mmでパテにより固定される．入射側と放射側のニッシェが 2:1(270 mm:140 mm)とな
るように残響室内へ設置された．コインシデンス周波数 fcは，fc=3,863 Hzである．

(2) 離散化モデル

Figure 3.7に複層ガラスの離散化モデルを示す．板ガラスは六面体の Solid shell要素を使用して
離散化する．板の要素サイズは λ/d >5の 2次要素である．このとき，3.2.2節の結果より，単層ガ
ラスのみで 2.2 dBの離散化誤差があることに注意する．ガラスの端部 15 mmは完全固定相当の
支持条件を定義した．つまり，複層ガラスの上下面の節点に対して並進方向の変位 [ux, uy, uz]=[0,

0, 0]を定義する．なお，スペーサー等による板間の結合は考慮されておらず，各板は互いに独立し
ている．入射条件には，Sample random diffuse fieldによって離散化し，最大の入射角 θ=78◦，サ
ンプル数を 100で計算した．このとき，サンプリング理論は相互 PSDマトリックスをコレスキー
分解する方法を使用した．放射側はRayleigh surfaceを使用し，ガラスの振動速度をRayleigh積
分することによって音響放射パワーWradを求めた．
板間の中空層は六面体要素の Finite fluidを使い，要素サイズが 15–340 mmの 1次，2次要素

で離散化した．板に接しない部分の空間の境界は，音響的に剛な境界面とした．
中空層内部の音響要素と板の構造要素はそれぞれの音波，曲げ振動の波長に応じて要素サイズ

を決定しているため，板と音響空間の境界面では要素サイズが異なる不整合な要素となっている．
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異なるサイズの要素同士の力学的伝搬を考慮するため，境界面には Interface connector [72]を定
義した．これは，境界面の各要素サイズを比較し，細かい要素の節点情報を粗い要素へ投影して，
結合に関する方程式を作成する．これにより，音響–音響要素間や構造–音響要素間，構造–構造要
素間の界面の情報は双方向に伝達される．なお，構造–構造間を接合する場合，変位の連続性が保
たれる．

Figure 3.7: FEM model of double-glazing glass for sound insulation analysis to evaluate dis-

cretized errors from element size．

(3) 解析結果

FEMによる複層ガラスの遮音計算結果を Figure 3.8に示す．上段には音響透過損失の計算結
果，下段には測定値との差分∆eを示す. 中空層の要素サイズが大きいとき, FEMでは音響透過
損失を大きく計算し，要素サイズが小さくなるにつれて測定値に向けて一定の値に収束する．解
析結果同士を比較すると，630 Hz以下の低周波数域では分割数による計算値のばらつきは小さい．
この周波数範囲では，1次の λ/d=8を基準としたとき，1次の λ/d >3との差は 0.3 dB以下とな
る. 630 Hz以上では，分割数による離散化誤差が現れ，1次の λ/d=8を基準としたとき，1次の
λ/d >6で 0.7 dBの誤差が生じる．
絶対誤差の全周波数平均値は，1次要素の d = 1/8λで 3.4 dB, 2次要素の d = 1/4λで 3.5 dB

であった．1次要素と 2次要素の比較からは，節点間距離が同じであれば，離散化誤差の違いはほ
とんどないことが確認された．複層ガラスの場合，板の離散化誤差が 2枚のガラス分含まれるた
め計算誤差が大きくなるが，ガラスの誤差の足し合わせ（4.4 dB）より差が小さくなった．
コインデンス周波数 fc以上や，315 Hz以下では 5 dBを超える誤差が確認され，かつ平均の予
測精度は 3 dBを超える．単層ガラスの検証と同様で，今回の検証ではガラスや端部の損失，実験
室相当の入射条件は不明確な部分があり，任意の値を入れている．そのため，測定値と計算結果
に差が生じた可能性がある．複層ガラスの場合，単層ガラスより予測誤差が大きくなるが，中空
層を含むことによる音響–構造連成の影響か，ガラス単体の誤差が上乗せされたものなのかは今回
の結果からは判断がつかず，複層窓や二重窓相当の解析をする場合はどこが影響しているかを明
確にし，計算モデルを作成する際には注意する必要性があることを明らかにした．
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Figure 3.8: Sound reduction indices of double-glazing glass for different acoustic element size

and element-order．(upper):Sound reduction indices of measuring [17] and calculation. (bot-

tom):Prediction errors from measuring. Prediction errors ∆e is calculated as ∆e = RCalc.-RMeas.

3.4 吸音要素の予測精度
4章では，吸音材による遮音性能への影響を検討する．そこで，予備検討として吸音要素の離散

化モデルについて検討する．

(1) 評価対象

吸音材の厚みが t=25 mm, 50 mm, 100 mmの 24Kグラスウールを対象に，垂直入射吸音率を
評価する．なお，評価する吸音材の厚みや材料特性は 4章の二重窓模型で使用されるものを想定
している．垂直入射吸音率は，JIS A 1405-2:2007 [78]に従い，音響管を用いて測定された．

(2) 離散化モデル

垂直入射吸音率は，2次元要素を用いて評価した．長さ 253 mm，直径 14.5 mmの空気を要素サ
イズ 0.5 mmの 1次四角要素で離散化した．吸音材の長さは，25 mm, 50 mm, 100 mmとし，そ
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れぞれ同様の要素タイプ，サイズで離散化した．吸音材はMIKIモデルとして離散化した．MIKI

モデルは，Delany–Bazleyの式を空隙率が 1.0に近い多数の繊維材料の測定結果を拡張した半経験
的な数値モデルであり，以下の式からインピーダンスと波長定数が求められる [72, 79]．

Zc = ρ0c0

[
1 + 5.50

(
103

f

σ

)−0.632

− j8.43

(
103

f

σ

)−0.632
]

(3.10)

k =
ω

c0

[
1 + 7.81

(
103

f

σ

)−0.618

− j11.41

(
103

f

σ

)−0.618
]

(3.11)

ここで，σは流れ抵抗である．
空気の材料特性は，密度 ρ0 = 1.225 kg/m3，音速 c0 = 340 m/sである．吸音材の材料特性は，

測定値を参照し，流れ抵抗 σ =13,918 Ns/m4を使用した．

(3) 解析結果

Figure 3.9に FEM計算値と測定値の比較を示す．吸音率の周波数特性は高い精度で計算でき，
最大誤差 0.1，平均誤差 0.03であり，FEMモデルで適切に予測できることを確認した．
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Figure 3.9: Absorption coefficient with porous MIKI.
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3.5 結言
本章では有限要素法による窓の遮音性能予測の第一歩として，単純な形状の要素サイズや境界
条件よる予測精度への影響を検討した．板の離散化誤差に関しては，FEMの固有値解析と理論値
の相対誤差，また，単層ガラスの音響透過損失解析値の絶対誤差から，要素サイズによる離散化
誤差への影響を評価した．また，入射条件である拡散音場のサンプル数（ランダムな位相により
加振される条件数）を変更し，音響透過損失解析値への影響を確認した．音響要素の離散化誤差
に関しては，音響空間の固有値解析と理論の音響固有モード周波数の相対誤差，また，複層ガラ
スの音響透過損失解析値の絶対誤差から，要素サイズによる離散化誤差への影響を評価した．最
後に，Porous miki要素について垂直入射吸音測定値と FEM計算値を比較し，吸音要素の予測精
度を評価した．本章の検討より得られた知見を以下にまとめる．

・単層ガラスを離散化した時，要素サイズを小さくするほど音響透過損失の計算結果は収束する．
単純支持した単層ガラスの固有振動理論値とFEM計算値の相対誤差は，2次要素を使用したとき，
λ/d >5で ϵr = 2 %，λ/d >7.7で ϵr = 1 %である．測定値との絶対誤差は 1次の λ/d=10，2次
の λ/d=5の要素サイズで 2.2–2.3 dBであり，測定値とよく一致した．FEMの結果は音響透過損
失を過大に計算した．
・拡散音場入射条件のサンプル数は，サンプル数が大きくなるにつれて音響透過損失の計算値が
収束した．サンプル数 100を基準としたとき，サンプル数 40との差が 0.3 dB，サンプル数 10と
の差が 0.5 dBとなった．
・音響空間を離散化した時，要素サイズを小さくするほど理論の音響固有モード周波数との相対誤
差は収束する．FEMによる固有値計算結果では，2次要素を使用したとき，λ/d >3で ϵr = 1 %，
λ/d >4で ϵr = 0.5 %である．複層ガラスの音響透過損失計算では，測定値との絶対誤差は 2次要
素 λ/d > 4で 3.5 dBとなった．これには，音響空間の離散化誤差だけでなく，板の離散化誤差も
含まれる．
・グラスウールの離散化は，MIKIモデルを使用することで平均誤差 0.03で予測できた．
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4.1 緒言
3章では，単層ガラスと複層ガラスの遮音性能を有限要素法で計算し，要素サイズや入射条件に

よる誤差を明らかにした．本章では，さらに複雑な現象への適用性を確認するため，実験環境を
考慮した二重窓模型の遮音性能を予測する．
窓の遮音性を向上させる最も効果的な方法は，二重窓を使用することである．二重窓とは，中

空層を介して２つの窓を組み合わせる窓構造のことであり，高周波数において質量則を大きく上
回る遮音性能を示す．一方，低周波数では中空層の空気がバネ，各窓が質量として働く共鳴透過
現象が発生し，単層窓より遮音性が低くなることが知られている．この複雑な音と構造の連成を
解析で予測することができれば，様々な種類の窓の解析への技術展開が期待できる．
有限要素法を使った二重板や壁の計算は多く検討されている [50–56]．Arjuranらは二重壁の遮
音性能を正確に予測するためには、構造媒体と流体媒体の間の音響流体連成を考慮する必要があ
ることを示した．また，建材構造の結合をレイリーダンピングでモデル化し，実験値と良く一致
することを示した [53, 54]．Papadopouらは，既報の様々な材料の板の遮音性能測定値を比較し，
境界条件があいまいな部分に起因する精度の不一致はあるものの，概ね良い精度で予測できるこ
とを明らかにした [50]．Poblet-Puigらは，壁のサイズの影響，固定条件，支持部のばね剛性の感
度を有限要素法を使って評価した．その中で，遮音性能に対する支持部剛性の周波数依存性につ
いて明らかにした [56]．これらの検討の多くは，音源室を有限要素離散化している．音源室の空
間特性と定常波が板の遮音特性に影響を与えるのは既報の通りであり [32,49]，精度向上のために
このようなモデル化をすることが多い．一方で，このように音源室を離散化する手法では，一概
に計算コストが大きくなりやすい．要素サイズを周波数に合わせて変更するメソッドを使い，計
算時間短縮の検討している事例も報告されているが [53]，それでも低周波数や小さい寸法のみと
いうように評価に制限を設けて検討している事例がほとんどである．そのため，有限要素法によ
る高周波数の計算や，実寸大の窓の遮音性能をどれくらい予測できるか検討する必要がある．
本章では，窓の遮音性能を有限要素法を使って予測するためのパイロットスタディとして，拡散

音場を付与した実寸大の大きさの二重窓模型を広い周波数範囲で予測し，窓の遮音性能予測の適
用性を検討する．このとき，先行研究 [64]で示される，二重窓の遮音性能向上を目的として，二
重窓模型内の中空層に吸音材を設けた 8ケースを精度検証の対象とし，測定値と定性的・定量的
な比較を行った．
本研究で新規性の高い部分は，(i)有限要素法を使い高周波数の遮音性能の適用性を検討したこ
とと，(ii)二重窓の遮音性向上に向けた吸音処理を計算し，実際の傾向を有限要素法で再現できる
か確認した点，(iii)高精度に予測するためのモデル化方法を提案した点である．
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4.2 二重窓模型の遮音性能予測
4.2.1 参照する実験値の測定概要 [64]

本評価では，先行研究で示される遮音測定結果 [64]を参照する．このとき，試験方法や測定結
果は有限要素法（FEM）の精度検討に必要な情報を含むため，先行研究を参照して要約を本節に
記す．

(1)評価対象

Figure 4.1に測定で使用された模型の概略図を示す．二重窓模型は，2枚のアクリル板，木枠，
ゴムシートをベースとして構成され，測定条件に応じて端部に木ブロック，もしくは，グラスウー
ル吸音材が挿入される．なお，本試験では共鳴透過現象への影響を確認するため，測定周波数範
囲内に共鳴透過周波数 frmdが入るようにガラスの代わりに面密度の低いアクリル板を使用してい
る．アクリル板の寸法は 1158 mm× 1159 mmで，厚さは 5 mmである．ゴムシートはアクリル
板と木枠の間に挿入され，厚さは 5 mmである．2枚のアクリル板間の距離，つまり中空層の距離
dはすべての測定条件で 90 mmに統一した．共鳴透過周波数は Eq. (2.28)から計算され，アクリ
ル板の面密度 (ρm=6 kg/m2)と中空層厚さ dより，frmd=114 Hzである．ただし，この理論式は
無限長を対象とした式であることに注意し，参考として値を参照する．また，コインシデンス周
波数は，fc＝ 7.5 kHzで測定周波数範囲内には現れない．

Figure 4.1: Appearance and dimension of double window test specimen．

Figure 4.2は木ブロックとグラスウール吸音材の挿入条件，および，寸法である．中空層内の寸
法は，いずれの測定条件でも 800 mm× 800 mmとなるようにし，木ブロックまたはグラスウー
ル吸音材の寸法を調整して挿入した．以下に詳細な条件を示す．
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(A)吸音材なし：木ブロックのみを挿入．木ブロックを全周に設置し，奥行寸法は 80 mm，厚さ
寸法は 100 mmである．
(B)吸音材あり–全周 ：グラスウール吸音材のみを挿入．グラスールを全周に設置し，奥行寸法
は 80 mm，厚さ寸法は 100 mmである．
(C)吸音材あり–配置ちがい (角部）：木ブロックとグラスウール吸音材の双方を挿入．それぞれ
の奥行寸法は 80 mm，厚さ寸法は 100 mmである．200 mmの長さのグラスウールを 4つの角に
設置する．
(D)吸音材あり–配置ちがい (辺部）：木ブロックとグラスウール吸音材の双方を挿入．それぞれ
の奥行寸法は 80 mm，厚さ寸法は 100 mmである．400 mmの長さのグラスウールを 4辺の中央
に設置する．
(E)吸音材あり–厚みちがい (50 mm）：木ブロックとグラスウール吸音材の双方を挿入．それぞ
れの奥行寸法は 80 mmである．グラスウールの厚さ寸法を 50 mm，木ブロックの厚さを 50 mm

とする．
(F)吸音材あり–厚みちがい (25 mm）：木ブロックとグラスウール吸音材の双方を挿入．それぞ
れの奥行寸法は 80 mmである．グラスウールの厚さ寸法を 25 mm，木ブロックの厚さを 75 mm

とする．
(G)吸音材あり–奥行ちがい (40 mm） ：木ブロックとグラスウール吸音材の双方を挿入．それ
ぞれの厚さ寸法は 100 mmである．グラスウールの奥行寸法を 40 mm，木ブロックの奥行寸法は
20 mmとし，2枚の木ブロックでグラスウールを挟むように設置する．
(H)吸音材あり–奥行ちがい (20 mm） ：木ブロックとグラスウール吸音材の双方を挿入．それ
ぞれの厚さ寸法は 100 mmである．グラスウールの奥行寸法を 20 mm，木ブロックの奥行寸法を
30 mmとし，2枚の木ブロックでグラウスールを挟むように設置する．

木ブロックやグラスウールは，木フレーム上に両面テープで接着した．二重窓模型は，アクリ
ル板，ゴムシート，木枠を 32箇所でボルトにより結合している．このとき，ボルトによって木ブ
ロックやグラスウールは固定されていないことに注意する．試験体は，壁に取り付けられた万力
によって開口部へ固定した．

Figure 4.2: Insert conditions of glass wool and wooden block.
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(2)測定方法

音響透過損失は，JIS A1441-1 [30]に則り，残響音源室と半無響受音室間で測定された．残響音
源室の体積は 36.9 m3である．測定には，インテンシティマイクを使用し，9× 9の分割数で計測
し，最終的な音響透過損失を評価した. この時，音響透過損失は，以下の式で計算される．

RI = LpI − 6− (L̄Is + 10 log10
SM

S
) (4.1)

LpIは残響音源室における室内平均音圧レベル，L̄Isは半無響受音室内に設定した測定面上のノー
マル音響インテンシティレベルの平均値 (dB)，SMは測定面の総面積 (m2)，Sは測定対象の試料
面積 (m2)である．開始時間 t1と終了時間 t2の測定時間 T に関するノーマル音響インテンシティ
レベル L̄Isは，インテンシティInより，以下のように計測される．

In =
1

T

∫ t2

t1

p(t)× u⃗(t)dt (4.2)

L̄Is = 10 log10
|In|
I0

(4.3)

このとき，p(t)は音圧の瞬時値，u⃗は粒子速度の 瞬時値である．なお，粒子速度を直接測定しな
い場合，2本のマイクロホンにより粒子速度を近似的に求めることができる．

u⃗(t) = − 1

ρ0∆x

∫ t2

t1

(p2 − p1)dt (4.4)

ここで，∆xは 2つのマイクロホン間の距離，p1，p2は各マイクロホンの音圧である．
内部音圧は，Figure 4.1中に示す中空層内部中央と端部の 2点で測定された．

(3)測定結果

Figure 4.3に音響透過損失の測定結果を示す．(B)全周で最も遮音性能が高く，(A)吸音材な
しで最も遮音性が低くなる．厚さ，奥行，幅の条件は，それぞれ異なる周波数に影響を与える．
(E)，(F)厚み違いは，2 kHz以下で差があり，厚みが大きいほど遮音性能が高い，(C)，(D)配
置違いは 1–2 kHzの落ち込みに影響し，角部に配置する方が遮音性能が高い．(G)，(H)奥行違
いは 2 kHz以上の周波数で違いが確認され，奥行長さが大きいほど遮音性能が高くなる．
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Figure 4.3: Measured sound reduction indices of eight double window systems by Tsukamoto

et al. [64]．”Width” group compares cases of (A), (B), (E) and (F), ”Arrangement” group

compares cases of (A), (B), (C) and (D), and ”Thickness” group compares cases of (A), (B),

(G) and (H).

4.2.2 二重窓模型の有限要素法による検討
(1)離散化モデル

＜汎用的な設定条件＞
解析は，汎用の音響解析ソフトActran 2020を使用する．90 Hz–5.6 kHzの範囲で，1/24オク

ターブバンド中心周波数刻みで線形の直接周波数計算を行い，計算結果を 1/3オクターブバンド
中心周波数に変換して評価した．解析ソルバーはMUMPSを使用した [69]．計算効率のため，解
析モデルは周波数に依存して変更し，90–990 Hz, 1010–1560 Hz, 1610–2710 Hz, 2790–3620 Hz,

3720–4560 Hz, 4690–5600 Hzの周波数に対応した計 6つの解析モデルで計算した．二重窓模型の
みを離散化する解析モデルと，残響音源室を離散化する解析モデルで計算し，精度を比較した．

＜形状の離散化条件＞
Figure 4.4に離散化モデルの外観を示す．二重窓模型の離散化モデルはアクリル板，ゴムシート，
木枠，木ブロックもしくは吸音材，中空層の空気で構成される．板厚の小さいアクリル板，ゴム
シートは構造要素として，2次の六面体の Solid Shell要素 [70,72]によって離散化した．木ブロッ
クと木枠は，2次の六面体の Solid要素によって離散化した．これらを Solid shell要素としなかっ
たのは，薄板形状でないためである．ガラス，ゴムシート，木ブロック，木枠の Solid shell要素や
Solid要素で離散化された 4つのコンポーネントの要素サイズは，2次要素を使用し，解析周波数
に対する曲げ波長との関係 λ/dが 5分割以上を満たすように決定した．このときの要素サイズは
10–25 mmであった．これは，3章の結果より 2.2 dB程度の離散化誤差を含む．中空層の空気は，
六面体 2次要素の Finite fluidによって離散化した．このとき，ゴムシートと節点を共有させるた
め，要素サイズはゴムシートと同じにしている．そのため，音響空間の分割数は 6分割以上となっ
ている．これは，3章の結果から離散化誤差は 0.5 %以下となる．グラスウールは，porous Miki

model [72,79]で計算した.
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Figure 4.4: FEM model of double window system in case of (C) Corner．(a): Front view. Corner
parts is hidden for visible inside mesh. (b): Cross-section view.

＜境界条件＞
窓模型の固定条件は，試験体がボルト固定された位置の節点の変位を [ux, uy, uz]＝ [0, 0, 0]と

なるように支持条件を定義した (Figure 4.4を参照）．窓模型のみのモデルでは，入射音の境界条
件は Sample random diffuse field [72–75]を入射側のアクリル板に付与する．このとき，サンプリ
ング手法は PSDマトリックスをコレスキー分解する方法とした．入射境界条件は Figure 4.4(b)

に示すように，残響音源室と接する試験開口部分のみに付与し，サンプル数を 10，最大入射角を
90◦となるように設定した．このとき，3章で示す通り，サンプル数による数値誤差は±0.5 dBで
ある．放射側のアクリル板にはRayleigh surfaceを付与し，板の振動速度のRayleigh積分から音
響放射パワーWradを計算する (Eq. (3.7)–(3.8))．二重窓内の中空層に接する木枠や木ブロックの
表面には，木のアドミッタンス [80]の測定値を付与した．音響透過損失は，10サンプルの Sample

random diffuse fieldの平均から計算される音響入射パワーWincと，Rayleigh surfaceから計算さ
れる音響放射パワーWradを Eq. (3.6)にあてはめて計算した．内部音圧は Figure 4.1に示す測定
と同様の点で評価した．内部音圧の評価では，測定値との音圧レベルの大きさを調整するため，解
析には補正値を適用した．この補正値は，(A)吸音材なしの内部音圧の測定値と数値解析の差が
最小となる全周波数で一律の値であり，いずれのケースも同じ値を使用した．

＜材料特性＞
解析で使用した材料特性をTable 4.1に示す．損失係数は，解析精度を向上させるために非常に

重要な値であると考えられる．そのため，計算に大きく影響すると考えられるアクリル板とゴム
シートは，測定した損失係数の値を使用した．材料特性の測定の詳細は Appendix Aに示す．ま
た，その他の木枠や木ブロックの材料特性はActranの材料ライブラリの値を参照した．吸音材の
材料特性は，流れ抵抗 σ =13,918 Ns/m4を使用した．
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Table 4.1: Material properties.

Young’s modulus Poisson’s ratio Density Loss factor

[Pa] [-] [kg/m3] [-]

Acrylic panel 3.1× 109 0.35 1200 0.06

Wood(frame and block) 3.8× 109 0.3 750 0.05

Rubber 1.3× 107 0.48 890 0.2

Sound speed Density

[m/s] [kg/m3]

Air 340 1.225

(2)解析結果・考察

定性的な観点から FEM解析の精度について検討する．Figure 4.5には 8ケースの評価サンプル
に対する音響透過損失の計算値を (E), (F)厚み違い，(C), (D)配置違い，(G), (H)奥行違いに
分けて示している．全てのケースにおいて，100，125 Hzで音響透過損失のディップが確認され
る．これは，無限長板の共鳴透過周波数 frmd=114 Hzに一致し，測定や有限長の FEM数値解析
で，理論と同じ周波数の共鳴透過が起こっていることが確認される．共鳴透過周波数 frmd以降を
確認すると，周波数が高くなるにつれて音響透過損失が上昇しており，音響透過損失の基本的な
性能をよく再現している．一方で，吸音材の配置条件による遮音性能の違いは，(B)全周で最も
高い遮音性能，(A)吸音材なしで最も低い遮音性能となる傾向は一致するものの，Figure 4.3で
確認される (C), (D)配置違い，(E), (F)厚み違い，(G), (H)奥行違いの限られた周波数で遮
音性能に違いが現れる傾向は再現しなかった．
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Figure 4.5: Sound reduction indices prediction of eight double window system by FEM．

41



4.2. 二重窓模型の遮音性能予測 第 4 章 二重窓模型の遮音性能予測

次に，定量的な観点から解析結果を評価する．Figure 4.6に 8ケースの評価サンプルに対する音
響透過損失の計算値を折れ線グラフ（左軸）で示し，測定と計算の差を棒グラフ（右軸）で示す．
(B)全周のケースがすべての解析結果の中で最も精度が高く，測定値との誤差は全周波数で 5 dB

以下に収まり，全周波数帯域の平均の誤差は 2.0 dBである．(A)吸音材なし，(C), (D)配置違
い，(E), (F)厚み違いに関しては，160–2000 Hzの範囲内で測定値とよく一致した．このとき，
最大の差は 8 dBだが，平均の差は 2.4–3.3 dBである．しかし，これらケースでは，2 kHz以上で
予測精度が悪く，誤差は 5 dBを超え，FEMの計算結果は遮音性能を過小に予測した．160 Hz以
下の低周波数帯域では，(B)全周を除くすべての条件で，解析の誤差が平均で 5 dBを超え，測定
との差が大きくなった．
最も予測精度が悪かったのは (G), (H)奥行違いのケースである．測定値と解析結果の最大の

差は 10 dBを超え，平均でも 10.3–11.3 dBの差が確認された．
Figure 4.7は，中空層中央部における内部音圧の測定値と解析結果を示す．音響透過損失の計
算結果と同様に，(B)全周で最も測定値と近似した．このときの誤差は，最大で 4.9 dB，平均で
1.8 dBであった．一方で，全周波数で音響透過損失の計算誤差が大きかった (G), (H)奥行違い，
2 kHz以上で誤差が大きかった (A)吸音材なし，(C), (D)配置違い，(E), (F)厚み違いの条件
でも，内部音圧の近似精度は高かった．全周波数における測定値と解析結果の差は，(G), (H)奥
行違いで最大の誤差が 12 dB，平均の誤差は 3.4–3.5 dBであった．2 kHz以上の周波数における
測定値と解析結果の差は，(A)吸音材なし，(C), (D)配置違い，(E), (F)厚み違いのときは，最
大で 5.0 dB, 平均で 2.0–3.0 dBであった．このように，音響透過損失の計算結果は精度が悪い一
方で，内部音圧の計算値は測定値をよく再現していることが確認できる．
窓や板の二重構造の音の透過は，入射側の板から中空層を介して放射側の板から透過する (i)直

接透過と，入射側の板から端部構造等を介して放射側の板から放射する (ii)サウンドブリッジ透過
に分別される [81]．Figure 4.7より，中空層を介して透過する直接透過は高い近似精度で予測でき
ており，サウンドブリッジ透過のモデル精度の悪さが音響透過損失の予測精度低下の要因になって
いると推測される．特に，今回の実験模型は中空層厚さが 90 mmと十分に大きい．Chambridge

ら [82]は中空層の深さが大きいほど空気層の剛性が減り，固定端部からの振動伝搬が支配的にな
ると示している．つまり，二重窓形状の場合，端部構造伝搬のモデル化が重要であり，本モデル
でも端部結合のモデル化方法の見直しにより，予測精度が向上する可能性がある．
160 Hz以下の遮音性能の計算誤差に関しては，入射音のモデル化方法が測定条件と異なること

が要因として考えられる．FEMモデルでは，低周波数を含め完全な拡散状態を仮定した境界条件
を与えているが，測定で使用した残響音源室は容積が 36.9 m3と小さく，低周波数において拡散
性の高い音の生成が難しい．また，低周波数では，試験室の大きさによって遮音特性が変わると
言われており [32,33]，残響音源室のモデル化による入射音の再現により予測精度が向上する可能
性が示唆される．
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Figure 4.6: Sound reduction indices prediction of eight double window system．The line shows

sound reduction indices of FEM and Meas. , and is shown on the left axis. The bar shows the

difference between the Meas. and FEM values, and is shown on the right axis.
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4.2.3 サウンドブリッジの影響と非線形性の考慮
板端部のモデル化を改善し，遮音性能への影響を確認する．板端部の振動伝搬に関して，精度
の高い (B)全周と精度が低いそれ以外のケースの違いは吸音材の代わりに木ブロックを挿入して
いることと考えられる．吸音材をモデル化するとき，Mikiモデルは板の変位を拘束せず，測定時
の条件を再現したモデルになっている．一方で，木ブロックは周辺の接する部材（木フレーム，ゴ
ムシート）との変位の連続性から，解析では測定時の条件より剛に結合されていると考えられる．
最も精度の悪かった (G), (H)奥行違いは，測定では，木フレームと木ブロックは両面テープ

で簡易的に接着され，木フレームからの変位の拘束を受けていない．一方で，FEMモデルでは木
フレームからの変位の連続性で強く拘束されており，測定条件より剛な”コの字型”の構造とし
て離散化されている．
その他の 2 kHz以上で誤差の大きかったケースは，FEMモデルでは，ゴムシートと木ブロック

間で変位の連続性が保たれることで，ゴムシートとアクリル板の端部は木ブロックによって拘束
されている．一方で，測定時の条件では，木ブロックとゴムシート・アクリル板はボルト等で結
合されていない．Figure 4.8に示すように，収縮方向の変位には木ブロックによる拘束があるが，
膨張方向の変位は木ブロックによって拘束されず，いわば非線形な接触状態になっていると考え
られる．
これらより，本検討では，板端部のモデリング，とくに，木ブロックと木フレーム間の結合，木

ブロックとゴムシートの結合条件を見直し，予測精度向上に向けた離散化方法を検討する．

Figure 4.8: Attaching condition by vibration direction.

(1)離散化モデル

離散化モデルは，前節と同じ二重窓のみを離散化した解析モデルを使用する．ただし，Fig-

ure 4.9(a) に示す位置の木フレームと木ブロック間の節点を切り離し，木ブロックの振動伝搬
および，木フレームによる変位の連続性を考慮しないモデルとした．次に，板と木ブロックの非
線形的な接触を考慮するため，Figure 4.9(b)に示すように木ブロックとゴムシート間の節点を切
り離した．このとき，非線形的な接合を模擬するため，木ブロックとゴムシートの節点を切り離
した構造伝搬なしモデルの音響透過損失と，木ブロックとゴムシートの節点を接続した構造伝搬
ありモデルの音響透過損失 (Figure 4.10)の平均値を計算した．その他の離散化方法や境界条件は
前節と同じものを使用した．
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Figure 4.9: Improved FEM model with detaching interface node. (a): Detach nodes between

wooden frame and blocks. (G) Thickness–40 mm is shown as representative. (b): Detach

nodes between wooden block and rubber sheet for all cases. (B) All perimeter case is shown

as representative.

(2)解析結果・考察

Figure 4.10に，(G), (H)奥行違いにおいて木ブロック–木フレーム間の結合条件を見直した
改善モデル (Figure 4.9(a))の解析結果を示す．(G), (H)奥行違いでは，Figure 4.6の結果と比
較して，予測精度が著しく向上した．このとき，解析結果と測定結果の差は最大で 8 dBであり，
全周波数の平均では，2.4–3.4 dBの誤差となった．また，(G)奥行違い (40 mm)のケースでは，
(B)–(F)の解析結果と同様に，高周波数で解析が過少評価する同様の傾向が確認された．(H)奥
行違い (20 mm)の解析結果は，160–250 Hzで測定値を過大に評価している．250 Hz周辺のこの
悪化の理由は，明らかにはできなかった．(A)吸音材なし，(C)，(D)配置違い,(E)，(F)厚み違
いのケースに関しても木ブロック–木フレーム間の構造伝搬を考慮しないことで，解析精度の若干
の改善が確認されたが，いずれの場合も 2 kHz以上の誤差が 5 dBを超えたままであった．
次に，非線形的な結合を考慮したモデルとして構造伝搬なしモデル（Figure 4.9(b)）と構造伝搬

ありモデルを平均した結果を Figure 4.12に示す．いずれのケースでも 2 kHz以上の予測結果は向
上し，誤差は最大で 7.8 dB，平均で 2.1 dBとなり予測精度が向上した．このとき，160 Hz–5 kHz

の平均誤差は 1.8–3.1 dBであった．
最後に，Figure 4.11に，Figure 4.12の結果を測定条件ごとに整理した結果を示す．定性的な傾

向は Figure 4.3で示す測定値と同じ傾向になり，厚さ，奥行，幅の条件は，それぞれ異なる周波
数に影響することを再現した．すなわち，(E), (F)厚み違いは，2 kHz以下で差があり，厚みが
大きいほど遮音性能が高い，(C), (D)配置違いは 1–2 kHzの落ち込みに影響し，角部に配置する
方が遮音性能が高い．(G), (H)奥行違いは 2 kHz以上の周波数で違いが確認され，奥行長さが大
きいほど遮音性能が高くなった．
これらの結果より．振動伝搬のモデル化を適切に行えば，吸音処理条件に関する定性的な傾向

の把握を FEMによって計算できることを確認した．また，二重窓相当の場合，端部の構造伝搬部
の詳細なモデル化の重要性，および，非線形的に接触する部分に対する簡易的な計算方法として，
非接触と接触の平均値をとるモデル化方法を提案し，精度向上に寄与することを明らかにした．
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4.2.4 残響音源室の影響
低周波数の予測誤差は，解析と測定条件の違い，すなわち入射音の拡散性の再現不足が要因で
あることが推察された．入射音の拡散性による違いを考慮するため，残響音源室を離散化し，予
測精度への影響を確認する．

(1)離散化モデル

二重窓モデルは 4.2.2節で示される離散化モデルと同じものを使用する．Figure 4.13には，残響
音源室の FEMモデルを示す．残響音源室内の空気は，2次の六面体要素HEX20と 2次の五面体
要素 PEN15を使い，Finite fluidで離散化した．このとき，要素サイズは音波長の 1/3以下にな
るようにした．残響音源室内壁の吸音率は 0.01とした．残響音源室内のスピーカー音源の代わり
に，離散化した球音源から周波数依存性のない音の放射を仮定した．残響音源室内の平均音圧は，
測定時と同様の位置の 5つの受音点の音圧から求めた．音響透過損失は JIS A1441-1 [30]になら
い，残響音源室側の平均音圧レベルとアクリル板面からの音響放射パワーWradにより Eq. (4.1)

で計算した．

Figure 4.13: FEM model with source room．

(2)解析結果・考察

Figure 4.14は，(A)吸音材なしと (B)全周に対し，入射条件を Sample random diffuse fieldで
離散化したモデルと残響音源室を離散化したモデルの計算結果を比較して示す．(A), (B)どちら
のケースとも，残響音源室をモデル化したケースでは，Sample random diffuse fieldの結果と比
較して音響透過損失が大きくなる．100 Hzや 200 Hzなどのいくつかの周波数では，予測精度の
向上が見られたが，全体的な一致は Sample random diffuse fieldの方が高かった．ただし，今回
の解析結果は残響音源室側の実験条件が不明確な部分があり，壁の吸音特性やスピーカーからの
音の特性は仮の値を与えた．今回の検討から，残響音源室をモデル化することによって低周波数
の遮音性能の計算結果は何かしらの影響を受けていることは明らかで，これらを測定に即した値
にすれば予測精度が向上する可能性があることを示唆された．
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Figure 4.14: Sound reduction indices of different incident conditions．

4.3 結言
本章では，実寸大の二重窓模型を高周波数まで計算し，窓の遮音性能を数値解析で求めるため

のパイロットスタディとして，中空層内部を吸音処理した 8つのケースを対象に，音響透過損失
を有限要素法 (FEM)による計算値と測定値で比較て精度を検証した．検討する FEMモデルでは，
計算コスト低減を目的として，二重窓模型部分のみを離散化した．入射側の板面には，完全な拡
散性を仮定した Sample random diffuse fieldを与え，放射側の板面はレイリー積分により音響放
射パワーを計算した．解析の検討から明らかになったことを以下に示す．
・全周に吸音材を配置する (B)全周ケースの FEM結果は最も精度高く測定値を近似し，すべての
周波数で 5 dB以下，平均 2.0 dBの精度で予測できた．
・(A)吸音材なし，(C), (D)配置違い，(E), (F)厚み違いの条件では，160–2000 Hzの範囲で誤
差は 4 dB以下で予測できた．しかしながら，160 Hz以下と 2000 Hz以上では誤差が大きくなっ
た．
・(G), (H)奥行違いの条件では，広い周波数範囲で精度が悪かった．しかしながら，木フレーム
と木ブロック間の構造伝搬を考慮しないモデリングをすることで，315–5000 Hzの予測精度が大
きく向上した．
・すべてのケースで，中空層内部の内部音圧は良い精度で一致することが確認され，直接透過の
予測精度は高かった．
・木ブロックとゴムシートの非線形的な接触を考慮するため，構造伝搬ありと構造伝搬なしモデルを
平均した結果は，すべてのケースで 2 kHz以上の予測精度を向上した．これにより，160–5000 Hz

における全てのケースの誤差の平均値は 1.8–3.1 dBで予測できた．
・160 Hzより低い周波数範囲では，残響音源室を離散化することで，いくつかの周波数で予測精
度が向上した．一方で，Sample random diffuse fieldの方が，全体的な精度が高かった．
これらに示すように，限られた周波数範囲内では非常に高い精度で予測できることが明らかに

なった．さらに，端部構造伝搬の詳細なモデル化により，解析精度を改善できることを示した．実
際の窓は，窓枠のように複雑な端部構造をもつ．さらに，シンプルなパネルとは異なり，窓は枠
を介した振動の減衰が異なると考えられる．実際の窓の場合における端部構造のモデル化方法の
検討が今後の課題となる．
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第5章 単層固定窓の遮音性能予測

5.1 緒言
5.1.1 窓の遮音性予測
3章，4章では，単純な単層/複層板形状の音響透過損失を有限要素法 (FEM)で計算し，精度検
証した．3章では，離散化誤差に関する基礎検討を行い，適した要素サイズ，入射条件を明らかに
した．4章では，実験環境下における二重窓模型の音響透過損失計算を測定値と比較して精度を検
証し，端部のモデル化が重要であることを示した．これまでの検討で，一般的な窓の構成で考えら
れる単層/複層（中空層厚さ：小，大）構造を，3章，4章で明らかにした諸条件を満たす FEMの
モデル化方法で精度高く予測できることを確認した．本章では，実生産される実際の窓を対象に，
窓商品開発時の使用を踏まえた FEM解析の遮音性能予測モデル化方法を詳細に検討していく．
開発段階で遮音性能を予測するためには，以下の要件を満たす解析技術が必要である．(i)遮音
試験の代替となり，高い精度で遮音性能を予測できること，(ii)解析によるパラメータスタディが
でき，定性的な傾向を捉えられること，(iii)リードタイム短縮のため，計算コストが低いこと，で
ある．これに対し，先行研究による窓の遮音性能予測では，Soussiらが窓枠のモーダル法による合
わせこみ [59]，Løvoltらが端部の詳細なモデル化 [60]を行い，複層窓に対して低周波数帯域の遮
音性能を高精度に予測できることを示した．これらは，前述の 3項目のうち，(i)を達成するため
の重要な検討結果である．一方で，これらの検討は低周波数のみを検証している点や，単一サイ
ズ窓のみを考慮している点で，検討の不十分な点が残っている．まず，FEMを用いて高周波数ま
で精度検証している事例はほとんどないため，どれくらいの精度で遮音性能を予測できるか明ら
かになっていない．これは，FEMでは高周波数の計算コストが大きくなることも検討がされない
要因の一つとして挙げられる．また，定性的な傾向を捉えられているかを確認するためには，単
一モデルの検討だけでは不十分で，遮音性能へ影響するパラメータに関して複数の解析モデルで
計算精度の評価をするべきである．他にも，先行研究では明確にされていないものに，窓枠のモ
デル化方法が挙げられる．これは，窓枠自体が遮音性能へ及ぼす影響を評価する上で重要な要素
である．窓枠の遮音性への影響は，実験的に検証した事例がいくつか挙げられる．岩井，山田ら
の検討では，高周波数に窓枠の影響が現れると確認されているが [27–29]，これらは隙間の影響も
含んでいる．Copsらによる窓枠材料を変更した検討 [26]では，低周波数に影響があり，高周波数
ではほとんど影響がないことを示している．ただし，こういった窓枠の性能を解析で確認した事
例はない．そのため，窓枠を適切にモデル化し，解析で先行研究のような定性的な傾向を把握で
きる解析モデルの開発が必要である．最後に，FEMは計算コストが大きくなりやすいため，大き
な窓や高周波数の解析には不向きである．そのため，計算コストを低減させるためのモデル化方
法の検討が必要である．これらを踏まえ，本研究ではサイズの異なる実際の窓で FEMの精度検証
を行い，窓枠のモデル化，計算コストの課題に取り組む．
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5.1.2 サイズの影響
窓は住居によって取り付けるサイズが多岐に渡るため，サイズが遮音性へ与える影響は，従来，
関心の高い課題と言える．しかし，試験による製品の遮音性能評価では，単一サイズのみを行う
ことが一般的である．そのため，解析でサイズの違いを予測することは窓の性能評価の観点から
も有用な知見となる．
サイズと遮音性能の実験評価は、単層板に対してWareringら [24], Guyら [25]，Yoshimura

ら [23]が行っている．Wareingらの検討では，単層板に対して全周波数で小さい板の音響透過損
失が大きくなっている. Guyらの検討では，シュレーダー周波数以下ではサイズが大きいほど音
響透過損失が大きくなり，コインシデンス周波数ではサイズが小さいほど音響透過損失が大きく
なる．シュレーダー周波数とコインシデンス周波数の間では最小サイズが最大の音響透過損失と
なり，コインシデンス周波数以上では，何かしらのサイズの影響があることを実験的に確認した．
窓のサイズの違いでは，Michelsen [21]が市販されている複層窓を用いてサイズの違いを実験的に
確認した．125 Hz以下の低周波数と 2.5 kHz以上は窓のサイズによって違いはなかった. 一方で，
160 Hz–2.5 kHzの間では最大で 3 dB程の差があったが,全周波数を通してサイズは遮音性能に大
きく影響しないことを示した. Tsukamotoら [22]の検討も，単層窓の遮音性能測定値と Sewellの
式を比較したとき，Sewellの式は低周波数で小さいサイズの音響透過損失を大きめに評価してい
るが，実際の窓では窓のサイズによらず，低周波数の遮音性能は概ね一致すると示している．この
ように，先行研究で試験的に評価されている板や窓は，小さい板ほど音響透過損失が大きいと示
されている．しかし，各周波数帯域，特に低周波数のふるまいが異なり，サイズの影響が不明確な
点がある．また，先行研究では、1 m2を超えた大きいサイズの試験体がほとんどであるが，実際
の住居で使われる窓はそれよりも小さい場合が多々ある．小さいサイズの遮音性能は評価される
ことが少なく、窓のサイズが遮音性能にどのように影響を与えるか明確になっていない。つまり，
解析での予測はおろか，サイズの定性的な傾向も明らかになっていない部分があるということで
ある．

5.1.3 本章の目的
本章では，実生産される単層固定窓を対象として，(i)実験的な窓サイズの遮音性能評価，(ii)サ
イズが異なる単層固定窓の有限要素法による遮音性能予測精度とモデル化手法を検討する．
5.2節では，実験室で音響透過損失を測定し，5種類のサイズの単層固定窓に対して，拡散音場
入射時の遮音性能を評価する．また，数値解析の精度評価に向けたリファレンス値を取集する．こ
の検討の中で，単層固定窓のサイズの影響を実験的に明らかにする．他にも，数値解析や理論の
定量的な予測精度向上のために，窓の総合損失係数を実験的に評価し，サイズに関するパラメー
タで整理する．
5.3節では，理想的な拡散音場条件で，強制振動による透過と共振振動による透過を考慮した有

限単層板の遮音理論を計算し，予測精度を評価する．これにより，板の遮音予測理論が窓の遮音
性能予測に適用できるか明らかにする．
5.4節では，FEMによる数値解析を行い，窓の遮音性能の予測精度を検証する．このとき，理

想的な拡散音場条件であることを仮定し，最も直感的なモデリング方法である窓のみを離散化す
る方法，実験室内部の構造（ニッシェ）を含めて離散化する方法を検討し，それぞれの予測精度
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と計算コストについて言及する．また，実験室測定相当に窓の遮音性を予測するために適したモ
デリング手法を提案する．
5.5節では，提案したモデリング手法を使用し，高遮音性能な窓開発に向けたパラメータスタ

ディを行い，窓の設計因子が遮音性能へ与える影響を明確にする．この中では，窓枠や材料特性
が遮音性能に与える影響を検討する．また，数値解析の予測幅を評価するために，ガスケットの
材料特性を変更させ，解析予測への影響を確認する．
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5.2 単層固定窓におけるサイズと遮音性能の実験評価
本節では，実験室内で単層固定窓の遮音試験を行い，数値解析精度検討に使用するリファレン
ス値を取集する．また，先行研究で傾向が明確にされていない窓サイズによる遮音性能への影響
を実験的に確認し，窓開発に向けた知見を蓄積する．遮音試験時の振動挙動や総合損失係数と遮
音性能を関連付け，単層固定窓の遮音メカニズムを明らかにする．

5.2.1 音響透過損失と総合損失係数の計算
(1)音響透過損失の評価

残響音源室–残響受音室内の音響透過損失 Rは，JIS A1416:2000 [31]に記載される以下の式で
計算する．

R = L1 − L2 − 10 log10
S

A
(5.1)

ここで，L1は残響音源室の室内平均音圧レベル (dB)，L2は残響受音室の室内平均音圧レベル (dB)，
Sは試料の面積 (m2)，Aは残響受音室の透過吸音面積 (m2)である．透過吸音面積 Aは，室内の
残響時間 TAと室内の容積 V から，

A = 0.16
V

TA
(5.2)

と計算される．本試験では，複数の窓を取り付けて音響透過損失を評価するケースがある．その
際は，以下の式のように取り付けた窓の個数で按分して，一つの窓の音響透過損失を計算した．

R = −10 log10
1

Sall

n∑
i=1

S10−0.1R′
(5.3)

ここで，Sallは取り付けた窓の面積の和 (m2)，R′は按分された各窓の音響透過損失 (dB)である．

(2)総合損失係数の評価

窓の遮音性能を精度高く予測するためには，窓のエネルギ損失を正しく見積もることが重要で
ある．窓から透過する音のエネルギ損失は，材料による内部損失 ηint，端部の結合による境界損失
ηboundary，放射損失 ηradが主たる要因と考えられ，これらすべてを足し合わせたものを総合損失
係数 ηtotという [65]．

ηtot = ηint + ηrad + ηboundary (5.4)

内部損失 ηintは，材料固有の値で，振動が熱へ変換する際のエネルギ損失である．中央加振法 [83]

や粘弾性スペクトロメータなどによる試験で測定が可能である．Appendix Aに本研究で使用する
材料の測定値を示す．このように多くの材料では非常に小さい値となり，ガラスでは ηint = 0.002

程度である．
放射損失 ηradは，放射によって生じるエネルギ損失を示し，共振による放射効率 σresと関係が

ある．測定から放射損失 ηrad自体を求めることは困難であるが，統計的エネルギ手法の観点から
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以下のように計算することができる．

ηrad =
2ρ0c0
ωm

σres (5.5)

これは，Eq. (5.6)に示す単位時間あたりに板の共振が空間へ放射する音響パワーP ′
12と，Eq. (5.7)

に示す板の全エネルギ（運動エネルギとポテンシャルエネルギの総和）E1から，Eq. (5.8)に代入
して求めた値である．vは板の振動速度，Sは板の面積，mは板の質量である．

P ′
12 = ⟨ṽ⟩Sρ0c0σres (5.6)

E1 = mS⟨ṽ2⟩ (5.7)

η12 =
P ′
12

ωE1
(5.8)

共振による放射効率 σresは，低周波数では小さい値を示すが限界周波数付近で大きな値となる．
また，端部の固定方法によって限界周波数以下の放射効率は変化するため，正しい計算をするた
めには端部を適切にモデル化して計算する必要がある．ただし，限界周波数以上では固定方法に
よらず一定の値に収束する [84]ので，この周波数範囲では ηradの計算精度に期待がされる．
境界損失 ηboundaryは, Craik [85]が短冊状の構造の結合から，理論的に導出している．この式は，

Heckl [86]が提案した建築音響と振動する板の類似性から，構造物の境界における局所的な減衰を
吸収係数としてエネルギ手法で計算し，構造の周長 U と面積 Sの関数として損失を示している．

ηboundary =
Uc0α

Sπ2f
1
2 f

1
2
c

(5.9)

ここで，c0は音速，αは端部吸収率，f は周波数，fcはコインシデンス周波数である．境界損失
ηboundaryも計算で概ねの値を推測できるが，端部吸収率 αを事前に取得することは難しい．また，
ηboundary自体を測定で求めることも困難である．
このように，内部損失 ηint以外の損失を単体で見積もることは困難であるが，これらの損失を
合計した窓全体のエネルギ損失（総合損失係数 ηtot）は，構造の減衰時間 TSから，以下の式で実
験的に求めることが可能である．

ηtot =
2.2

fcenter · TS
(5.10)

ここで，fcenterは 1/3オクターブ中心周波数である。
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5.2.2 測定の概要
(1)測定対象

単層固定窓を使いサイズによる遮音性能への影響を評価する．固定窓とは可動できないはめご
ろしの窓のことを指し，他窓種と比較して隙間の影響や設置時のがたつきが比較的少ない．また，
単層のガラスを使用することで，複層窓に特有な中空層の音響的な影響を考慮する必要がないた
め，最もシンプルな窓として基本的な性能を明らかにすることができる．
Figure 5.1に窓の外観図，Figure 5.2に概略図，Table 5.1に詳細寸法を示す．最小窓 (A)は

0.2 m2であり，市販される窓において最小クラスの寸法である．窓 (A)–(D)は，アスペクト比が
黄金比の 1.64相当となるように縦寸法と横寸法を決定した．これは，縦，横寸法に起因する各振
動モードが一致する縮退 [38]の発生を抑えるためである．窓 (E)は，窓 (C)と同じ面積であるが，
アスペクト比 3.27であり，他の窓と比べて細長い形状である．これにより，同面積で窓形状が異
なる場合の遮音性能の違いを確認する．窓ガラスは 5 mm板厚の単層ガラスを使用する．このと
き，面密度 ρgは 12.5 kg/m2であり，コインシデンス周波数は fc=2,318 Hzである．ガラスは下
枠内部に挿入された 31 mmのセッティングブロックで下から支え，ガラスと枠間にガスケットを
挿入することで窓枠に固定される．窓枠はアルミ樹脂複合枠で，アルミニウムとPVCから構成さ
れる．縦枠と横枠はビスで固定して組み上げた．
各サイズの窓は開口調整壁を担う木枠に取り付けられ，いずれも 2× 2 m2の残響室内開口部へ

設置した．窓は，実際の施工と同様の方法で残響音源室側から木枠へ取り付けた．そのため，開口
部に試料を設置した際にできる試料両側のくぼみの寸法（ニッシェ深さ）は，Figure 5.2に示すよ
うに，残響音源室側では 8.5 mm, 残響受音室側では 120 mmとなり，いわゆる”片側ニッシェ”に
近い形で設置された．木枠にはモルタルを充填し，残響音源室側の表面に 12.5 mmの石膏ボード
を 2枚取り付けている．これにより，木枠の面密度は 450 kg/m2以上となり，窓ガラスの面密度
12.5 kg/m2より十分大きく，木枠が遮音性能へ及ぼす影響を小さくした．しかし，窓 (A)や (B)

は開口調整壁の機能を担う木枠に対して，窓の占有面積が 1/4以下と小さく，窓自体の音響透過
損失の測定値に影響を与える懸念がある．そこで，開口部に対する窓の専有面積を大きくするた
め，窓 (A)と窓 (B)に関しては，Figure 5.3(a), (b)に示すように，それぞれ 6枚と 2枚の窓を木
枠に取り付けた．このとき，ひとつの窓の遮音性能は Eq. (5.3)から，個数で按分して求める．
木枠と窓枠間の隙間はテープで目張りし，開口部と木枠間の隙間は粘土で塞ぐことで，気密性

を確保した．
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Figure 5.1: The picture of sound insulation test. (left):Measurement occasion in laboratory

seen from sound reverberant room. (upper-right):Measured sample window (C) seen from

sound room. (bottom-right):Measured sample window (C) seen from receiving room.

Table 5.1: Dimensions of five fixed windows.

Window Window size Glass size Exposed Glass size Area Aspect ratio

W ×H wFL5 × hFL5 wg × hg

[mm] [mm] [mm] [m2]

(A) 580 × 350 523 × 299 508 × 284 0.2 1.7

(B) 900 × 550 843 × 499 828 × 484 0.5 1.6

(C) 1250 × 800 1193 × 749 1178 × 734 1.0 1.6

(D) 1800 × 1100 1743 × 1049 1728 × 1034 2.0 1.6

(E) 1800 × 550 1743 × 499 1728 × 484 1.0 3.3
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Figure 5.2: Window configuration and dimensions.

Figure 5.3: Multiple windows attached to wooden frame. (left):Attach six windows to wooden

frame in measuring case of window(A). (right):Attach two windows to wooden frame in mea-

suring case of window(B).
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(2)遮音試験

音響透過損失測定は，不整形残響室（タイプ I試験室）内で JIS A1416 [31]に則り，Figure 5.4

に示す設備構成で行った．使用した設備の性能をTable 5.2に示す．残響音源室と残響受音室の容
積はそれぞれ 492.8 m3，264.5 m3である．残響音源室内の音源は，同じ型式のスピーカー 3つを
壁向きに配置し，同相で駆動した．残響音源室，残響受音室にはそれぞれ，5個のマイクロフォン
を設置し，マイクロフォン間の音圧レベルを平均して，室内平均音圧を算出した．
透過吸音面積Aは，残響受音室にスピーカーを 1つ設置し，ISO 3382 [87]に規定されるノイズ

断続法により得られた 1/3オクターブ周波数バンド毎の残響減衰曲線から残響時間 TA を読み取
り，Eq. (5.2)から算出した．

Figure 5.4: Measuring setup for sound insulation test．

Table 5.2: Sensor characteristics of microphone using in sound insulation test.

Type 4942

Manufacturer Bruel & Kjaer

Frequency Range 6.3 Hz–16 kHz

Dynamic Range 14.6–146 dB

Sensitivity 50 mV/Pa

59



5.2. 単層固定窓におけるサイズと遮音性能の実験評価 第 5 章 単層固定窓の遮音性能予測

(3)振動測定

拡散音場入射時の窓の振動分布を測定するため，遮音試験と同じ環境で振動測定した．すなわ
ち，2 × 2 m2の残響室内開口部に窓を取り付けた木枠を設置し,遮音試験と同様の音源で窓を音
響加振した．このとき，Figure 5.5に示す設備構成で振動を測定した．加速度ピックアップの性能
はTable 5.3に示す．加速度ピックアップは，垂直方向に 6点以上，水平方向に 18点以上で等間隔
に設置する．これは，垂直方向の 1次モード，水平方向の 3次モードまで振動モード形状を評価で
きる分割数を想定している．ただし，センサの数には限りがあるため，すべての測定点を同時に
測定することはできない．そのため，窓枠から離れた木枠上にリファレンス用の加速度ピックアッ
プを設置し，各測定時の位相同期をとって計測した．窓面上の加速度ピックアップは，残響受音
室側の窓枠表面とガラス表面にワックス（NP-0010；小野測器株式会社）を使って取り付ける．こ
のとき，貼り付け部と加速度ピックアップの間に少量のワックスを塗布し，指で押し付けるよう
にして張り付けた．ワックスを使った取り付けによる接着共振は，加速度ピックアップ NP-3211

を使用した場合，ワックス層厚 0.16 mmで瞬間接着剤と同等の周波数特性となる [88]. リファレ
ンス用として使用した木枠上の加速度ピックアップは瞬間接着剤によって取り付けた．サンプリ
ング周波数 8,000 Hz, サンプリング数 8,192，ハニングウィンドウを使用し，10 s間測定した結果
を平均した．

Figure 5.5: Measuring setup for vibration test.

Table 5.3: Sensor characteristics of accelerometer using in vibration test.

Type 352A92 352A59

Manufacturer PCB Piezotronics PCB Piezotronics

Frequency Range 1.2 Hz–10 kHz(± 5 %) 1 Hz–10 kHz(± 5 %)

Measurement Rage ± 196200 m/s2 pk ± 4900 m/s2 pk

Sensitivity 0.025 mV/(m/s2) ± 20 % 1.0 mV/(m/s2) ± 15 %

Weight 0.16 g 0.9 g

Type NP-3211 NP3576-N10

Manufacturer ONO SOKKI ONO SOKKI

Frequency Range 1 Hz–10 kHz( ± 5 %) 1 Hz–8 kHz(± 1 dB)

Measurement Rage ± 4900 m/s2 pk ± 3600 m/s2 pk

Sensitivity 1.02 mV/(m/s2) ± 15 % 1.0 mV/(m/s2) ± 10 %

Weight 0.5 g 11.1 g
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(4)総合損失係数測定

遮音試験や振動測定と同じ設置状況の試験体を Figure 5.6の設備構成で総合損失係数を計測し
た．鉄球振り子でインパルス加振し，ガラス部に張り付けた加速度ピックアップから振動の時間
軸応答を測定した．このとき使用した加速度ピックアップは振動試験で使用したものと同じで，
ワックスでガラス面に取り付けた．振動の時間軸応答を 1/3オクターブバンドフィルタで処理し，
インパルス応答積分で計算した結果から構造の残響時間 TS を読み取った．総合損失係数 ηtot は
Eq. (5.10)から算出した．1/3オクターブフィルタの性能上，総合損失係数 ηtotの評価が可能な上
限値は ηtot=0.22である．
鉄球振り子は0.4 N相当で加振し，窓全体を十分に加振している．構造の残響時間Tsは，Figure 5.7
に示す 3点の加振点と 3点の測定点で計 5回ずつ測定する．これらの測定点や加振点は，特異な
振動モードによって損失の値が変わることを避けるため，複数の振動モードを考慮できる位置に
設置した．各測定値を平均し，窓の総合損失係数として取得した．振動の時間軸波形は時間分解
能 0.078 msで，サンプリング数は 16,384である．

Figure 5.6: Measuring setup for total loss factor test．

Figure 5.7: Forced and measuring point for total loss factor test．
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5.2.3 測定結果
(1)拡散音場入射時における単層固定窓の音響透過損失

Figure 5.8に 5サイズの単層固定窓 (A)–(E)の音響透過損失を示す．125 Hz付近で音響透過損
失に変動がみられるものの，コインシデンス周波数 fc=2.5 kHz未満の周波数では最小窓 (A)を
除き，サイズの依存性は確認されない．窓 (B)–(E)の差は 160 Hz–2 kHzの範囲において，最大
で 1.2 dB，平均で 0.7 dBの差であり，ほとんど同じ音響透過損失レベルを示した．また，同面積
である窓 (C)と窓 (E)の差は全周波数平均で 0.5 dBと差は小さい．このとき，コインシデンス周
波数 fc以下は黄金比に近い窓 (C)が大きく，fc以上では横長の窓 (E)で大きくなる傾向がみられ
た．最小窓 (A)では，125–160 Hz, 315 Hz，800 Hzで他サイズの窓では見られない音響透過損失
のディップが確認された．コインシデンス周波数 fcでは，明確なサイズ依存性が確認され，小さ
い窓ほど大きい音響透過損失となった．
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Figure 5.8: Sound reduction indices of five fixed window in laboratory environment．

(2)拡散音場入射時における単層固定窓の振動特性

Figure 5.9にガラス面全体の平均振動速度を示す．窓 (A)では，125 Hzに振動速度のピークが
確認された．200 Hz–2 kHzの範囲では，窓 (A)–(E)の全てで概ね同じ振動速度となり，サイズの
影響は確認されなかった．このとき，窓 (A)–(E)間の差は最大で 2.1 dB，平均で 1.7 dBの差であ
り，音響透過損失の結果と同様に差が小さいことが確認された．ただし，窓 (A)の音響透過損失
でディップのあった 315 Hzと 800 Hzには振動速度のピークは確認されなかった．コインシデン
ス周波数 fcでは，明確なサイズ依存性が確認でき，大きい窓程振動のピーク値が大きくなり，音
響透過損失との対応を確認した．
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Figure 5.9: Averaged velocity of glass surface in diffuse sound incidence in laboratory condition．

Figure 5.10は窓 (A)–(E)の法線方向の振動モード形状をモード番号 (m, n)で比較したもので
ある．窓ガラス全体が一様の位相で振動する固有一次モード (1, 1)は，窓 (A)で 128–155 Hz，窓
(B)で 82.5 Hz，窓 (C)で 50 Hz，窓 (E)は 50 Hzに現れた．窓 (D)には測定周波数範囲内に固有
一次モードは現れなかった．窓 (E)から確認できるように水平方向における 18点の測定分解能で
は最大で 7次まで，窓 (B)から確認できるように垂直方向における 6点の測定分解能では，最大
で 3次の分割までモードが確認された．しかし，小さい窓では，測定分解能が十分であるにもかか
わらず，高次の振動モードは確認されなかった．例えば，窓 (A)では 570 Hzに現れる (2, 2)モー
ド以降，窓 (B)では 228 Hzに現れる (3, 1)モード以降は，明確なモードが確認できなかった．こ
れは，高周波数になるにつれ拡散性の高い音が入射しており，振動モードが励されにくい，もし
くは音響と振動のカップリングが生じずらくなったためと推察する．
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Figure 5.10: Modal shapes of glass in diffuse sound incidence in laboratory condition. The

contour represents the window deformation amplitude. The modal number and frequency are

also written in each mode.
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(3)単層固定窓の総合損失係数

Figure 5.11に総合損失係数の測定結果を示す．Figure 5.11(a)には，各窓の総合損失係数 ηtotの
周波数特性，Figure 5.11(b)には総合損失係数 ηtotの周波数平均値とU/Sの関係性を示す．このと
き，Uは窓の周長，Sは窓の面積である．Figure 5.11(a)より，窓が小さいほど総合損失係数が大き
いことが確認される．全周波数の平均値は ηtot=0.05–0.15であり，ガラスの内部損失 ηint = 0.002

と比較して，20–70倍程値が大きい．いずれの大きさの窓でも，低周波数で総合損失係数 ηtotが大
きい傾向にあり，高周波数に向けて値が小さくなる．Figure 5.11(b)からは総合損失係数 ηtotと
U/Sの強い相関が確認された．このとき，線形回帰を行うと，ηtot = 0.016U

S であった．
総合損失係数の全窓における測定のばらつきは平均で 0.03であった．窓 (A)の標準偏差は 0.04，

窓 (D)は 0.02となり，窓が小さくなるほど標準誤差が大きくなった．このとき，同じ測定点にお
ける繰り返し測定の精度は高いが，加振点・測定点の変更による総合損失係数のばらつきが大き
かった．特に，低周波数ほど標準偏差が大きい傾向がみられ，振動モードに起因する総合損失係
数のばらつきであることが推察される．大きい窓では安定して総合損失係数を測定することがで
きるが，窓が小さくなるにつれて誤差が大きくなるため注意が必要である．加振位置，測定位置
や，評価点数の妥当性検討は今後の課題である．
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Figure 5.11: The total loss factor of five fixed windows．(a):Frequency characteristics.
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5.2.4 考察
(1)窓サイズが遮音性能へ与える影響

各測定結果を関連付け，音響透過損失の特性について周波数毎に考察する．
●　 125 Hz以下
窓 (A)では，125–160 Hzのディップが生じており，振動速度や振動モードシェイプより，固有

一次モードが要因の音響透過損失の低下であることが示された．
窓 (B)–(E)では窓の大きさに関わらずばらつきが確認された．低周波数では，室内のモード挙動

に起因して測定の再現性が得にくい [33]と言われている．室内の音響モードが分離している周波
数領域と，モードが高密度で分離できない周波数領域のクロスオーバー周波数をシュレーダー周
波数 fscと言う．シュレーダー周波数 fscは残響音源室の残響時間 TAから以下の式で計算される．

fsc ≃ 2000

√
TA

V
(5.11)

本試験で使用した残響音源室のシュレーダー周波数は，fsc=250 Hzであった．この周波数以下で
は，残響音源室の拡散性が十分でなく，室内のモードが定在波となり，ばらつきとして測定結果
に影響を与えた可能性が考えられる.

●　 160 Hz–2 kHz(fc以下)

窓 (B)–(E)では，窓のサイズのよる音響透過損失の違いが生じなかった．Michelsen [21]はヒンジ
固定の複層窓で検証しており，低周波数帯域では窓サイズが小さいほど高い音響透過損失を示す
が，その差は非常に小さいことを示している．Tsukamotoら [22]は単板固定窓の音響透過損失の
測定値を面積に着目して整理し，fc 以下では，Sewellによって示された理論式 [41]と比較して，
サイズの影響は小さいことを示している．本測定結果は，この周波数範囲で音響透過損失の差は
ほとんど無いという点で，先行研究の傾向と一致した. 一方で，サイズ依存性の傾向は確認されな
かった．Sewellの理論では，サイズは低周波数で放射効率 σforの大きさに影響を与えるとしてい
る．本来あるはずのサイズの影響がない理由として考えられるのは，シュレーダー周波数 fsc以下
による再現性の低い測定結果であった可能性があるが，詳細は不明である．
窓 (A)は，315 Hzと 800 Hzに他の窓サイズにはない特異なディップが生じる．このディップが

サイズに起因するものか，実験環境による本試験特有なものか考察する．まず，窓 (A)の 315 Hz

や 800 Hzにある音響透過損失のディップは，振動曲線からピークが確認できなかったことから，
振動が落ち込みの要因でないと考えられる．窓ガラスの振動以外で，音響透過損失が低下する理
由としては，モード密度の低さ，実験室特有のニッシェ空間による影響が考えられる．各窓のサ
イズを参考にして計算した単純支持単層ガラスのモード密度を Figure 5.12に示す．f = 4f11 ま
では，SEAから計算されるモードより滑らかな分布ではなく，一つ一つのモードが音響透過損失
へ影響して，ゆらぎとして現れた可能性が考えられる．次に，残響受音室側のニッシェの寸法に
よる音響共鳴の理論予測結果をTable 5.4を示す．315 Hzの付近では，293 Hzに音響 (0, 1)モー
ドの音響共鳴があり，800 Hz付近では，761 Hzに音響 (1, 2)モードの音響共鳴がある．音響透
過損失のディップと対応する周波数付近に音響共鳴があり，残響受音室側ニッシェの音響共鳴が遮
音性能へ影響を与えている可能性が推察される．ただし，他の大きさの窓でも測定周波数範囲内
に同様のモードが確認される一方で，窓 (A)のみ遮音性能の低下があった理由はわかっていない．
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ニッシェ空間は音響共鳴だけではなく，ガラス板と連成した複雑な現象が起こることが知られて
おり [89–91]，ニッシェ効果による音響透過損失の低下の可能性も考えられる．窓 (A)における遮
音性能のディップの要因は実験結果からは判断できず，理論計算や数値解析を通して複合的に考察
する必要がある．
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mode.

Table 5.4: Acoustical mode frequency of niche in receiving side.

Modal number Window

(m, n) (A) (B) (C) (D) (E)

(0, 1) 293 189 136 94 94

(1, 0) 486 309 213 155 309

(1, 1) 567 362 252 181 323

(0, 2) 586 378 272 189 189

(1, 2) 761 488 345 244 362

(0, 3) 879 567 408 283 283

(2, 0) 971 618 425 309 618
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● 2.5 kHz以上 (fc以上)

コインシデンス周波数以上では，サイズによる明確な違いがあり，小さい窓ほど大きい音響透
過損失を示す．コインシデンス周波数 fc以上におけるサイズ依存性は，先行研究の結果と一致し
ている [23–25]. Figure 5.9に示す振動速度でも，明確なサイズ依存性があり，振動振幅の大きさ
が異なることで音響透過損失の値が小さくなっていることがわかる．この周波数範囲では損失が
音響透過損失に影響することが知られており [42]，総合損失係数のサイズの依存性が音響透過損
失に反映されたものと考えられる．

(2)窓における損失の考え方

遮音性能へ大きく影響する総合損失係数について詳細に傾向を確認する．Figure 5.13は，窓 (A),

(C), (D)の内部損失 ηint と境界損失 ηboundary と放射損失 ηrad の分布を示す．ηint = 0.002，ηrad

は Eq. (5.5)から計算し，ηboundaryは Eq. (5.10)より ηintと ηradの差分から計算した．このとき，
ηrad における放射効率 σres は，Eq. (2.35)より，単純支持板を仮定した値を計算した．これらの
分布をみると，窓全体の総合損失係数 ηtotに対し，ηint，ηradの寄与が小さいことがわかる．放射
効率 σresはコインシデンス周波数 fc付近で 1以上の大きい値を示すが，放射損失 ηradとして損失
の大きさを比較すると，境界損失 ηboundaryより小さい値であることがわかった．ただし，ηradは，
サイズが大きいほど，fc付近での影響が大きくなる．これは窓が大きくなると ηboundaryが小さく
なるため，ηradの寄与が大きくなっていることが結果から推察される．
これらの結果より，窓の総合損失係数 ηtotは，コインシデンス周波数付近 fcを含むいずれの周

波数でも境界損失 ηboundaryの影響が大きいことが確認された．これらの事実は，Figure 5.11(b)

において総合損失係数が U/Sに線形的に比例することの裏付けとなった．
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Eq. (5.10)から計算した端部吸収率をFigure 5.14に示す．ばらつきは 0.05–0.27ほどあるが，サ
イズによる傾向は確認されず，すべての窓で高周波数になるにつれて端部吸収率が大きくなる傾
向が得られた．つまり，同一の窓枠の端部吸収率は概ね同じ値を示し，サイズが変更になった場
合でも概算して総合損失係数を得ることが可能であることが示唆された．ただし，Rindelは一般
的な構造体は α = 0.3程度の数値を示すとしている [65]が，今回の測定結果ではそれより大きい
値となっている．このことから，窓の場合は，窓枠による境界損失 ηboundaryが単層ガラスなど他
の建材と比べて大きいことが推察される．また，コインシデンス周波数以上では，αが 1を超える
値となった．これは，Craik [85]の示した式はエネルギ的に近似して求めたものであるため近似誤
差が含まれることと，実際の窓ではガラス端部の損失だけでなく縦枠と横枠の結合部分などから
の損失の影響もあるためと考えられるが，明確な理由は実験結果からは明らかにされず今後の課
題である．
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Figure 5.14: The boundary absorption coefficient of five fix window.
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5.3 単層板の遮音理論による窓の遮音性予測
理論式による遮音性能の予測は短時間で計算ができ，メカニズムの把握をしやすいことがメリッ

トとして挙げられる．しかし，窓は端部が複雑な構造物であるため，単層板の理論がどれくらい
窓に適用可能かわかっていない．そこで，本節では，有限長単層板の遮音理論が，実際の窓をど
れくらいの精度で予測できるかを検討する．

5.3.1 単層板の音響透過損失の予測理論
第 2章で詳細な導出が示されるRindelのランダム入射の単層構造の音響透過損失計算を使用し

て窓の遮音性能を予測する [65]．音響透過損失Rの計算方法を以下に再掲する．

R = −10log10(10
−0.1Rfor + 10−0.1Rres) (5.12)

ここで，Rforは強制振動による音響透過損失，Rresは共振振動による音響透過損失を示す．強制振
動による音響透過損失Rforは，固有一次モードの寄与を含めた曲げ波の振動方程式に基づくwall

impedance modelで以下の式から計算される．

Rf = R0 + 10log10

{(
1−

(
f11
f

)2
)2

·

(
1−

((
c0
cs

)2

+

(
fc
f

)2
)−1)2

+ η2
tot

}
− 10log10σfor (5.13)

ここで，R0は質量則による音響透過損失，f は周波数，f11は単純支持板の固有 1次モード周波
数，c0は音速，csは板のせん断波の速度，ηtotは総合損失係数である．また，放射効率 σforは，空
気の波長係数 kと板の特性長 aの関係から以下の式で示される．

σfor =
2(ka)2

π
(5.14)

一方，共振振動による音響透過損失は，SEA法に基づき，以下の式で計算される．

Rres = R0 − 10log10

(
c20σ

2
res

2ηtotSf
· ∆N

∆f

)
(5.15)

ここで，∆N/∆f は板の曲げ波に関する固有振動モード密度である．σresは拡散音場入射時の共
振振動の放射効率であり，以下の式で示される [65]．

σres =


c20
Sf2

c
g1(M) + Uc

Sfc
g2(M) (f11 < f < fc)√

πfU
16c0

(f ≃ fc)

(1−M−2)−
1
2 (f > fc)

(5.16)

ここでM(=
√

f
fc
)はマッハ数，g1と g2は補助関数である．理論計算で用いるガラスの材料特性

は一般的な文献値を参照し，E = 7.16× 1010 Pa，ν = 0.23，ρ = 2500 kg/m3である．理論式で
使用される ηtotには，Figure 5.11(a)に示す周波数依存のある総合損失係数の測定値を使用した．
本式の計算の前提として以下の 3つがある．(i)共振振動のモード密度が高く，分布が滑らかで
あることが推奨される，(ii)板とカップリングされる音場は拡散音場である，(iii)他のシステムに
向けた連成は一方向である．ただし，今回検討する窓の大きさには，窓 (A)–(B)のように計算周波
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数範囲内に 4f11を含みモード密度が低い窓サイズが含まれること (Figure 5.12)，また，シュレー
ダー周波数 fsc＝ 250 Hzのため低周波数で拡散性が十分でない周波数があるが，理論式との対応
を確認するため試行的に計算したものであることに注意する．

5.3.2 単層板の遮音理論式を使った単層窓の予測結果
前節の理論から得られた音響透過損失を Figure 5.15上図に示す．コインシデンス周波数 fc以
下では，最小窓 (A)を除き，サイズによる音響透過損失の違いはほとんどない．窓 (B)–(E)間の
差は，2 kHz以下では最大 1.4 dB，平均で 0.8 dBであった．ただし，測定値とは異なり，サイズ
依存性があり小さい窓ほど大きい音響透過損失であった．窓 (A)では，125–160 Hzのみにディッ
プがあり，315 Hzや 800 Hzではディップは確認されず，理論式で実測のディップは再現はされな
かった．コインシデンス周波数 fc以上と周辺では，明確なサイズ依存性があり，小さい窓ほど音
響透過損失が大きかった．コインシデンス周波数 fc以下で窓 (A)を除き，音響透過損失の差が小
さいことと，コインシデンス周波数 fc以上とその周辺のサイズ依存性から，理論による計算は窓
の遮音性能測定値の傾向をよく再現した．

125 250 500 1k 2k 4k
0

10

20

30

40

50

60

125 250 500 1k 2k 4k

-15

-10

-5

0

5

10

15

So
un

d 
re

du
ct

io
n 

in
de

x
, d

B

 (A) 0.2 m 2   (B) 0.5 m 2   (C) 1.0 m 2

 (D) 2.0 m 2   (E) 1.0 m 2

Pr
ed

ic
tio

n 
er

ro
rs

 D
e,

 d
B

Frequency , Hz
Figure 5.15: Calculated sound reduction indices of five fixed window by Rindel’s thoery [65]．
(Upper):Sound reduction indices. (Bottom):Prediction errors from measuring. Prediction

errors ∆e is calclated as ∆e = RCalc.-RMeas.

71



5.3. 単層板の遮音理論による窓の遮音性予測 第 5 章 単層固定窓の遮音性能予測

Figure 5.15下図は測定値と理論計算値の差を示す．250 Hz–1 kHzで乖離が大きく，理論値が音
響透過損失を過大に評価した．差が一番大きく現れる 400 Hzでは，窓 (A)で 4.3 dB，窓 (D)で
1.6 dBとなり，サイズが小さいほど測定値と計算値の差が大きくなった．また，コインシデンス
周波数 fcでは，周波数依存性のある総合損失係数 ηtotを入れた場合でも，測定値と 8–12dBの乖
離があり，過少に音響透過損失を計算した．

5.3.3 既存理論による窓の遮音性能の予測の適用性に関する考察
有限単層板の理論で，単層窓の遮音性能の定性的な傾向は予測可能であるが，定量的には誤差

が大きいことが明らかになった．定量的な乖離や，最小窓 (A)のディップが再現されないの理由は
以下の 3つの要因が考えられる．
第一に，理論では窓の固定状態（窓枠の影響）が考慮されていないことが挙げられる. 窓枠の
有無により端部固定の強さが変わるため，実際の窓は理論的な単純支持固定より窓枠端部の固定
力が弱く，理論計算は実測より固い固定条件として計算されている．これにより，窓の正確な振
動特性が再現できておらず，予測精度に影響を与えている可能性がある．また，端部の固定によっ
て共振による放射効率 σresも影響を受ける [84]．Figure 5.16に示すように，本検討では ηtotの値
が大きいため，共振による透過Rresは強制振動による透過Rforと比較して全体の透過Rに対する
寄与は小さい．そのため，本検討における直接的な誤差要因ではないが，板の理論による窓の予
測をする場合において，固定条件の違いは定量的な予測の誤差要因となる可能性があることに十
分注意する必要がある．
第二に，入射条件の違いが考えられる. 理論では理想的な拡散音場を仮定している一方で，実験

室測定では室容積や形状に依存した音響特性の音が入射しており，予測結果との乖離が生じたと
考えられる [26,33,92]．また，実験室の測定ではニッシェ効果の影響が考えられる．ニッシェ効果
とは，試験体両側のくぼみ（ニッシェ）によって生じる音響透過損失への影響を指す．理論や数値
解析 ( [89–91,93])，実験 ( [91,94])によって検討がされており，一般的には以下の傾向が示される．
(i) コインシデンス周波数 fc以下に影響が現れる，(ii) ニッシェ奥行方向の配置位置に影響を受け，
端部配置（片側ニッシェ）と比較して，中央配置にすると音響透過損失の低減効果が大きい，(iii)

大きいパネルほどニッシェ効果が小さい，である．これらは，ニッシェ空間の音響とパネルの振
動が連成することによって生じる現象である．Kimら [89]は，数値解析を使ってニッシェの影響
を調査し，メカニズムを考察した．その中で，ニッシェがパネルの振動と放射効率を増大させる
ことで，音響透過損失を減少させると示した．プレートの共振による音の放射は Figure 2.4に示
すように，端部からの放射が支配的であり，ニッシェ内部の音響モードの腹と一致する．パネル
の振動がニッシェ内部の音響場と連成することにより，非共振時の放射効率が増幅し，音響透過
損失が低下する．また，ニッシェ空間における縦横方向の音響モードが，プレートの加振力とな
る圧力差を増大させ，プレートの振動レベルを増加させる役割があると示している．ただし，コ
インシデンス周波数 fc以上では，放射効率や振動速度への影響はほとんどなく，この周波数以上
でのニッシェ効果が小さいことを示している．中央配置の場合は，同体積のニッシェ同士が音響
的に連成を生じるため，パネルを通してエネルギが増大し，音響透過損失の低下が起こる [90,93]．
他にも，残響音源室側のニッシェは，ニッシェ自体が音響ダクトとしてふるまうことで，非拡散
音場をもたらす．ニッシェ効果は負の影響だけでなく，音響透過損失増大側にも働くことが知ら
れている．例えば，残響音源室側のニッシェは，ニッシェ深さと試料寸法の比が大きくなるほど，
最大入射角が小さくなるため，ニッシェのない試験体と比べて，遮音性能が高くなる．
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これらのように，ニッシェ効果による音響透過損失への影響は複合的である．本試験の場合で
は，残響音源室側のニッシェは，寸法が小さいものの 8.5 mmのニッシェ深さがあり，入射角度の
制限による拡散性の低減が起こっている可能性がある．また，残響受音室側のニッシェは 120 mm

あり，コインシデンス周波数 fc以下で特に小さいサイズ程，測定値と理論値の乖離が大きいこと
から，実測時にはニッシェ効果による音響透過損失低下が生じている可能性がある．
第三に，共振による透過Rresは SEA法による計算を行っていることが挙げられる. Rindelが示
す共振透過での SEA法を使った計算の前提は，モード密度が十分であり，モード密度の分布がス
ムーズであることが挙げられている．特に，4f11 = f22以上の周波数で使用することが推奨され
ているが，窓 (D)を除き，いずれの窓も計算範囲内に 4f11の周波数があり (Figure 5.12)，測定範
囲内に SEAの予測が難しいモード密度が含まれていると考えらえる．
以上より，単層板の理論を使用した単層窓の遮音性能予測では，定性的な遮音の傾向をよく予

測する一方で，定量的な予測には課題が見られた．これは，窓枠の考慮，実験室の再現が誤差の
要因として考えられ，理論の前提と乖離した条件であったためと考えられる．次節にて，これら
の検討を考慮できる FEMによる数値解析検討を行い，精度を確認する．
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5.4 有限要素法による単層固定窓の遮音性能予測
前節から，単層板の遮音理論を使った計算で定性的な窓の遮音性能は予測可能だが，前提条件
の制限から定量的には測定値と乖離が生じることが明らかになった．このとき，理論式では，窓
の固定部を含む詳細構造が再現されていないこと，また残響室の構造的な影響を考慮していない
ことが誤差の要因であると推察した．そこで，本節では，FEMを使って窓の構造を詳細にモデル
化し，窓の遮音性能をどれくらいの精度で予測できるかを明らかにする．また，残響室の影響を
考慮するため，試験室のニッシェまで含めた解析モデルで予測精度への影響を確認した．最後に，
音響–構造連成を考慮した FEM解析は計算コストが高くなるため，弱連成による計算コスト低減
に向けた検討をおこなった．

5.4.1 窓部のみ離散化モデル
まず，最も直感的な解析モデルとして，窓部のみを離散化したモデルで遮音性能の予測精度を

検討する．

(1)窓部の離散化モデル

＜汎用的な設定条件＞
汎用音響解析ソフトActran2020を使用して音響透過損失を計算する．解析は 1/24オクターブ周波
数刻みで 90–5600 Hzの間で計算した．計算結果は 1/3オクターブ周波数に変換し，100–5000 Hz

の計算結果へ変換する．計算効率の観点から，周波数範囲によって 3つの解析モデルを用意し，そ
れぞれ，90–990 Hz, 1010–2710 Hz, 2790–5600 Hzの範囲の計算モデルを作成した．音響透過損
失は線形周波数応答解析で計算する．計算の線形システムはそれぞれの周波数でMUMPSソル
バー [69]を使用して計算する．音響–構造連成解析の支配方程式は，2.3節に示す通りである．

＜形状の離散化＞
Figure 5.17(a)と (b)は最もシンプルで基準となるモデル（ベースラインモデル）で，窓のみを

離散化したモデルを示す．このとき，残響音源室と残響受音室は離散化していない．本離散化モ
デルには，窓ガラス，PVC製の窓枠，アルミニウム製の窓枠，ガスケットの代替としてゴムシー
ト，枠内の空気で構成される．ただし，実際のガスケットの形状は複雑であるため，離散化の際に
は平板のゴムとして簡略化したことに注意する．
構造要素は，六面体 2次要素 (HEX20)の Solid shell要素で離散化する．ガラスは，各解析モデ

ルの上限周波数の曲げ波長に対し d = 1/5λ以下となる要素サイズで離散化した．全周波数範囲で
要素のサイズは 18–43 mmであった．これは，3章の検討より，2.2 dBの誤差で計算できる分割
数である．ゴムシートは，材料特性を考慮するとより細かい要素サイズが必要であるが，ガラス
に沿って変形すると仮定してガラスと同じ要素サイズで分割した．実際，ゴムシートをより細か
い要素サイズで離散化したときと，ガラスと同じ要素サイズで離散化したときの差は，窓 (D)で
平均 0.4 dBであり，低周波数で若干の差が確認される程度である．アルミニウム枠と PVC枠は，
周波数によらず要素サイズを 10 mmとした．これは，5600 Hzのアルミニウムの曲げ波長の 1/4

となる要素サイズであり，3.2節の検討から離散化誤差は 3％である．PVC枠も材料特性を考慮
すると，より細かい要素サイズが必要となるが，Figure 5.17(b)に示すように窓枠全体の中での
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Figure 5.17: FEM model of window-only．(a):Appearance. (b):cross-sectional view.

使用率が低く，遮音性能への影響も小さいと仮定して，アルミ枠と同じ要素サイズとした．なお，
窓ガラス，窓枠，ゴムシートの厚さ方向の分割数は，すべて 1である．
窓枠内の空気は，四面体 2次要素のTETRA10の Finite fluidで離散化した．要素サイズは，周
波数によらず 20 mmとした．これは，5600 Hzの音波長の 1/3にあたるサイズであり，3.2節の
検討から，離散化誤差は 1％である．
窓枠の構造要素と枠内空気，ゴムシートと窓枠，窓枠における縦枠と横枠の界面は，異なる要

素サイズや要素タイプによる不整合なメッシュとなっている．そこで，Interface connecterを使用
して，不整合メッシュ間のエネルギ伝搬を考慮した．
放射側のガラス面には，Rayleigh surface [72, 77] を適用した．これは，ガラスの振動速度を

Rayleigh積分することによって，音響放射パワーWrad を求めるコンポーネントである．このと
き，音響放射パワーWradは Eq.(3.7)から計算され，音の粘性による減衰が含まれる．
窓のみを離散化したベースモデルでは，窓 (A)–(E)の総節点数は 240,000–534,000である．
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＜境界条件＞
固定条件は，Figure 5.17(a)に示すように，窓を木枠に固定する位置の節点の変位を [ux, uy, uz]=[0,

0, 0]とした．ネジの個数は，Table 5.5に示すように窓の大きさによって異なる．入射の条件に
は，ガラスの表面に Sample random diffuse field [72]を適用した．サンプリング方法は，PSDマ
トリックスのコレスキー分解に基づく方法を使用し，最大入射角度は 78◦，拡散音のサンプリン
グ数は 40とした．このとき，サンプリング数によるばらつきは±0.3dBである．音響入射パワー
Wincと音響放射パワーWradを Eq. (3.6)にあてはめ，音響透過損失Rを計算する．

Table 5.5: Number of screws attaching the window frame.

Window Aluminium frame PVC frame

(A) 8 10

(B) 10 14

(C) 12 16

(D) 10 22

(E) 8 20

＜材料特性＞
Table 5.6には，ガラス，アルミニウム，PVC，空気の材料特性を示す．ゴムのヤング率は，Fig-

ure 5.10に示す窓 (A)の固有一次モード周波数の測定値を参照し，固有値解析した結果と周波数
を合わせこむことで調整した．このとき，計算から得たヤング率は，一般的なゴムのヤング率と
比較して小さい値となっている．これは，実際は中空形状のガスケット材だが，モデル化の際に
中実形状のゴムシートを使用しているため一般的な値より低い値になったと考えられる．
損失は，Type1とType2の二つの方法で数値解析モデルに付与し，計算結果を比較する．Type1
は材料固有の損失を複素ヤング率として各材料に与えた．このとき，PVCとガラスの内部損失は，
中央加振法による予備検討で得られた値 (Appendix A)を使用した．ゴムとアルミニウムの損失，
Actranの材料ライブラリで使用される値をとした．Type2は，Figure 5.11(a)に示す周波数依存
性のある窓の総合損失係数 ηtotをガラスに与えた．測定した窓の総合損失係数 ηtotは，周辺構造
の結合による損失も含んだガラスの振動エネルギの損失であると考えられるため，実効損失とし
てガラスの複素剛性に適用した．この損失は，窓枠の損失も含んでいると考えられるため，ガラ
ス以外の内部損失は 0としている．
空気の密度 ρ0,音速 c0はそれぞれ 1.225 kg/m3，340 m/sとした．

Table 5.6: Material properties.

Young’s modulus Poisson’s ratio Density
Loss factor

(Type 1) (Type 2)

[Pa] [-] [kg/m3] [-] [-]

Glass 7.16× 1010 0.23 2500 0.002 ηtot

Aluminum 7.0× 1010 0.3 2700 0.01 0

PVC 3.5× 109 0.3 1400 0.05 0

Rubber 0.5× 106 0.48 890 0.05 0
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(2)解析結果・考察

Figure 5.18(a)と (b)はそれぞれ，窓のみを離散化したベースラインモデルの解析結果を示す．
上段には，音響透過損失の解析値，下段には測定値との差分を示し，(a)には Type1の方法で損
失を与えた解析結果，(b)には Type2の方法で損失を与えた結果を示す．はじめに，測定の定性
的な傾向が再現できているかを確認する．Type1とType2のいずれの数値解析結果は，コインシ
デンス周波数 fc以上では，最小窓 (A)で最も遮音性が高く，窓が大きくなるにつれて遮音性能が
下がる傾向が確認された．また，窓 (A)では，125–160 Hzに固有一次モード f11に起因する大き
なディップが生じる．これらは，Figure 5.8に示す測定の音響透過損失と同じ傾向である．
しかしながら，数値解析では，窓 (B)–(E)の 400 Hz以下において小さいサイズほど遮音性が高

く，明確なサイズ依存性が確認される．数値解析によるサイズの依存性は，窓の大きさによる放
射効率の違いと考えられるが，測定ではその傾向が確認されなかった．5.3節で示す理論計算も同
様の結果となっており，測定ではシュレーダー周波数 fsc以下の測定の再現性の低さによって，サ
イズ依存性が現れなかったものと推察されるが，明確な理由は不明である．また，FEM解析では
理想的な拡散入射条件をモデル化している一方で，測定では残響音源室側の特性も影響している
と考えられる．
二つの損失による数値解析結果の差は，窓 (A)の固有一次モードによるディップと，すべての窓

のコインシデンス周波数 fc以上で違いが表れる．最小窓（A)において，Type1を使った解析結果
は，Type2の解析結果より 125-160 Hzで深いディップを生じる．コインシデンス周波数 fc以上で
は，Type2で Type1より遮音性能が高い．また，最大窓 (D)では，Type1の与え方をしたとき，
160 Hz以下で数値計算結果の揺らぎが確認される．Figure 5.19には，窓枠とゴム界面の振動速度
を示す．損失係数の与え方で差が大きい周波数範囲 (fc以上，125–160 Hz)において，振動速度が
相対的に大きくなっていることが確認できる．すなわち，この部分の結合減衰の影響も大きいと
考えられ，構造部の減衰を考慮している Type2で精度が高くなったことが推測される．
次に，定量的な側面から予測の精度を検討する．Type2の損失を使った数値解析では，Figure 5.18
の下図に示すように，窓 (A)の固有一次モードによるディップと，すべての窓のコインシデンス周
波数 fc以上で良い一致を見せた．この周波数での誤差は，Type2で 0.1–4.4 dBであり，Type1で
4.0–8.2 dBの誤差となった．Type2の絶対誤差の結果は，大きい窓ほど小さい誤差になった．5.2

節の検討より，小さい窓ほど総合損失係数のばらつきが大きいため，測定のばらつきの影響の可
能性が考えられる．一方で，Type1とType2どちらの数値解析の結果も 1 kHz以下，特に小さい
窓で絶対誤差が大きい．これらの周波数では，数値解析は音響透過損失を過大に計算する．これ
は，前節で示す理論の計算でも同様の傾向であった．このことから，この誤差は窓枠の離散化や
理論の近似誤差による差ではなく，実験室環境の模擬が影響している可能性が高い．特に，小さ
い窓で，コインシデンス周波数以下で乖離が大きくなっていることから，測定では前節で詳述し
たニッシェ現象 [90]による音響透過損失の低下が起こっており，ニッシェ形状を離散化しなかっ
たことが誤差の要因であると推察される．つまり，実験室環境を再現したモデルを作成すれば計
算精度が向上する可能性が示唆された．
最後に，Table 5.7に窓のみをモデル化したベースラインモデルでの計算コストを示す．最小窓

（A)で 9,491秒，最大窓（D)で 27,443秒であった．メモリはそれぞれ，1並列あたり，13.5 GB，
44.9 GBであった．ベースラインモデルによる数値解析は，近年のPC環境を考慮したとき，十分
実践的である．
このセクションでは，材料固有の内部損失を各部材に与える計算は定量的な誤差が大きく，代
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わりに測定した総合損失係数を使用して窓のみを離散化した解析計算では，固有一次モード周波
数，コインシデンス周波数以上を定量的に高い精度で予測できることを示した．
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Figure 5.18: Sound reduction indices and prediction errors from measuring used with window

only model. (Upper):Sound reduction indices. (Bottom):Prediction errors from measuring.

Prediction errors ∆e is calculated as ∆e = RCalc.-RMeas.. (a) Type 1: inertial loss factor was

used as loss factors of each materials. (b) Type2: measured total loss factor of window (show

in Figure 5.11(a)) were used as effective loss factor of glass.
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Figure 5.19: Average surface velocity between window-frame and gasket.

Table 5.7: Calculation memory and time of window(A) and (D) using window-only model using
4 parallel process until 5 kHz.

Window Calculation model Memory(GB/single process) Calculation time

(A) window-only model 13.6 2h 38m 11s

(D) window-only model 44.9 7h 37m 23s
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5.4.2 ニッシェを考慮した窓近傍空間を離散化した強連成解析モデル
このセクションでは，ニッシェを含めた数値解析モデルによる予測精度を評価する．窓近傍の
半球空間を音響要素で離散化し，窓周辺のニッシェ形状を含める形でモデル化した．

(1)強連成解析モデル

Figure 5.20に数値解析の離散化モデルを示す．このモデルはニッシェを含む窓近傍の一部半球
空間を音響要素で離散化した．このとき，残響音源室や残響受音室は計算コストの観点から全て
を離散化せず，ニッシェを含む試験体近傍のみを離散化している．これにより，ニッシェ効果を考
慮した場合の予測精度への影響を検討する．
窓部のモデル化は 5.4.1節で示すものと同じである．損失の与え方はType2：総合損失係数とし
た．窓近傍半球空間の音響場と窓ガラスの振動場は音響–構造連成で計算し，ニッシェを含む強連
成解析モデルとして双方向の伝搬を考慮して計算する．本計算は計算コストの観点から，前節で
誤差の大きかった 1 kHz以下に限定して計算する．
半球空間の半径は 1.4 mとした．これは 1 kHzの波長の 4倍，最小周波数 90 Hzの音が 1波長入

る大きさである．半球空間の音場は，2次の四面体 (TETRA10)の Finite fluidで離散化した．要
素サイズは 114 mm以下とした．これは，1 kHzの音波長の 1/3以下の大きさであり，3章の検討
から離散化誤差は 1%である．

＜境界条件＞
半球空間の外表面には無限要素の Infinite fluid [72, 95–97]を適用した．このコンポーネントで

は Sommerfeld条件と音場の座標系を含む半径方向の補完係数を使って距離減衰を考慮した音響放
射を計算する．これにより，半球外表面の境界は，自由音場放射としてモデル化する．
入射条件は，Sample random diffuse field [72–75]を半球外表面に適用した．しかし，サンプリ

ング理論は前回使った方法とは異なり，多数の平面波をランダムな位相で重ね合わせる方法を使
用する．これは，球面上に Sample random diffuse fieldを適用する制限のためである．サンプル
数は 40とし，8,000以上の平面波を重ね合わせた．ベースラインモデルを使用した窓部のみの解
析とは異なり，最大入射角は 90◦とした．これは,残響音源室側のニッシェや窓枠の形状の再現に
より音の入射角度が実験と同等に制限されると仮定したためである．
窓ガラス面と半球空間の音場は，要素タイプや要素サイズが異なる不整合メッシュとなってい

るため，Interface connector [72]により双方向のエネルギの伝搬を考慮した．
音響透過損失は Eq. (3.6)を使用して計算する．音響入射パワーWincは入射側のガラスの表面，
音響放射パワーWradは無限要素の表面の音圧から Eq. (3.7)，(3.8)で計算した．
本モデルは，音響空間の離散化をしているため，ベースラインモデルより自由度が大きくなる．

強連成モデルの総節点数は，窓 (A)–(E)で 1,080,977–1,963,834である．ベースラインモデルの節
点数と比較して，強連成モデルは 4倍以上の節点数を持つ．
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Figure 5.20: FEM model including niche.

(2)解析結果・考察

Figure 5.21にニッシェありの強連成解析モデルで計算した結果を示す．上段に音響透過損失の
計算値，下段に測定値との誤差をそれぞれ示す．窓のみを離散化したベースラインモデルの結果
(Figure 5.18(b))と比較すると，すべての窓に対し 125-1000 Hzで結果が改善することが確認され
た．定量的に比較すると，ニッシェありの強連成解析モデルの誤差は，窓 (A)の 100 Hzを除き，
最大誤差 3.3 dBであった．全周波数の誤差平均では，1.0–1.5 dBと乖離が小さく，測定値をよく
再現している．特に，小さい窓ほどニッシェを含めることで予測精度が大きく改善した．さらに，
窓 (A)の数値解析結果では，理論計算 (Figure 5.15(a))やベースラインモデル (Figure 5.18(a))で
は確認されなかった 315 Hzと 800 Hzに小さいディップが再現された．このことから，測定で確
認された窓 (A)のディップは，ニッシェ空間の影響があることを確認した．
以上より，実験環境下の窓の音響透過損失を予測するための数値解析モデルには，ニッシェの

考慮が必要であることが明らかになった．窓の開発時には，遮音等級（T等級） [98]が開発時の
遮音の指標となる．コインシデンス周波数 fc以下の定量的な精度や，音響透過損失のディップの
再現の程度が，Ｔ等級に影響する可能性がある．このことからも，特に小さいサイズの窓の予測
をする場合は，ニッシェのモデル化の必要性は明らかである．
しかしながら，最小窓 (A)には 100 Hzに 5 dBを超える誤差が確認される．この剛性制御領域

での誤差は、残響音源室と残響受音室の形状を完全に含まない離散化方法に由来している可能性
がある．これは、今後の課題として検討していく．
一方で，Table 5.8に示すように，ニッシェを含む強連成解析は高い計算コストとなった．窓 (A)

と窓 (D)に着目すると，1並列あたり 79 GBと 204 GBのメモリを必要とする．窓 (A)と窓 (D)

の計算時間は，60,432秒，358,201秒である．このとき，計算環境の都合より窓 (A)は 2並列，窓
(D)は 1並列のみで計算したことに注意する．計算コストをベースラインモデルと比較すると，強
連成モデルは 12–34倍の計算時間がかかり，6–7.5倍のメモリが必要である．計算コストの観点か
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ら，特に，大きいサイズの窓や高い周波数に対して，窓の設計開発時に強連成解析モデルを使用
することは，実用的に困難であると言える．
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Figure 5.21: Sound reduction indices of strong-coupling model including niche. (Upper):Sound

reduction indices. (Bottom):Prediction errors from measuring. Prediction errors ∆e is calcu-

lated as ∆e = RCalc.-RMeas.

Table 5.8: Calculation memory and time of window(A) and (D) using strong-coupling model
including niche geometry using 2 parallel process for window(A) and 1 parallel for window (D)
until 1 kHz.

Window Model
Memory

Time
(GB/single process)

(A)
including niche model

78.9 16h 47m 12s
(strong-coupling)

(D)
including niche model

206.4 4D 3h 30m 1s
(strong-coupling)
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5.4.3 ニッシェを考慮した窓近傍空間を離散化した弱連成解析モデル
ニッシェを含めた強連成解析は，1 kHz以下において高い精度で予測できるが，高い計算コスト

を必要とすることが明らかになった．本セクションでは，効率的な計算のため，弱連成解析の適
用性について検討する．この数値解析モデルでは，窓近傍の音場と窓ガラス面上の振動の双方向
の連成は考慮されないが，ニッシェの幾何形状は数値解析に含まれる．弱連成解析は強連成解析
より早く計算でき，低いメモリになることが期待できるが，二つの音響解析が追加で必要となる．

(1)弱連成解析モデル

計算の仮定や条件は 5.4.2節の強連成解析モデルと同じであるが，3つのステップに分割して弱
連成（一方向）計算する．半球空間内の音響解析と窓の振動解析を分割して計算することにより，
計算規模の削減に期待がされる．
Figure 5.22は 3ステップの解析方法を示す．Step1では残響音源室側の半球空間内の音響解析

を行う．入射条件として，半球外表面に Sample random diffuse fieldを張り付け，多数の平面波
の重ねあわせにより拡散音場条件を模擬する．半球空間の音響解析を行い，出力として残響音源
室側のガラス表面の音圧分布と音響入射パワーを計算する．Step2では窓の振動解析を行う．入力
として Step1で計算した音圧荷重をガラス表面へ与え，残響受音室側へのガラス振動速度を出力
として計算する．Step3では窓面の振動速度から残響受音室側の半球空間への放射音響解析を行
う．Step2で計算したガラスの振動速度分布を入力とし，半球面の音響放射パワーを出力とする．
それぞれのステップで計算される問題の大きさは，Step1で総節点数が 377,896–758,873である．

Step2では，240,446–467,591である．Step3では，402,635–715,350である．強連成解析モデルと
比較して，モデルの規模は半分以下となっている．しかし，ベースラインモデルと比較して，規
模の大きい Step1と Step3の二つの音響解析が追加になる．
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Figure 5.22: Calculation steps of weak-coupling model including niche.

(2)解析結果・考察

Figure 5.23に弱連成解析の計算結果として，上段に音響透過損失，下段に測定値との誤差を示
す．弱連成解析は，Figure 5.18(b)に示すベースラインモデルの解析と比較して，125–1000 Hzの
間で予測精度が向上している．また，弱連成解析でも最小窓 (A)であらわれる 315 Hzと 800 Hz

のディップが確認される．弱連成解析の誤差は，窓 (A)の 100 Hzを除き，3.3 dB以下となった．
全周波数の平均は，0.9–2.6 dBである．結果の精度は，窓 (B)–(E)で強連成解析モデルとほぼ同等
である．窓 (A)では若干の精度の低下がみられ，音響透過損失を過大に計算する側に乖離が生じ
る．これは，音響と振動の連成が考慮されないことによる誤差であると推測される．ただし，ニッ
シェ空間の幾何形状の再現の方が精度向上への寄与が大きく，音響場と振動場の双方向の音響–構
造連成は必ずしも必要でないことが明らかになった．
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Table 5.9に計算コストを示す．弱連成解析は，期待通りメモリの最大必要量に関して，強連成
解析より利点があることがわかった．最小窓 (A)と最大窓 (D)では，弱連成解析モデルで計算し
たとき，1並列あたりのメモリ使用量が 29 GBと 51 GBであった．これは，強連成解析と比較し
て，それぞれ，1/2.7，1/4メモリを削減している．さらに，解析時間では，窓 (A)と窓 (D)でそ
れぞれ，36,288秒，98,921秒であった．これは，強連成解析と比較して，1.7–3.6倍の計算時間が
短縮されている．これらの解析結果から，低周波数では，ニッシェを含む弱連成計算で実験環境
下の窓の音響透過損失を予測することの有用性を示した．
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Figure 5.23: Sound reduction indices of weak-coupling model including niche. (Upper):Sound

reduction indices. (Bottom):Prediction errors from measuring. Prediction errors ∆e is calcu-

lated as ∆e = RCalc.-RMeas.

Table 5.9: Calculation memory and time of window(A) and (D) using weak-coupling model
using 4 parallel process until 1 kHz.

Window Calculation model Memory(GB/single process) Calculation time

(A) weak-coupling model 28.9 10h 4m 48s

(D) weak-coupling model 51.6 1D 3h 28m 41s
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5.4.4 残響音源室側・残響受音室側のニッシェが遮音性能に与える影響
前節の検討より，窓近傍の半球空間を離散化し，ニッシェの幾何形状を考慮することで精度高

く遮音性能を予測できることが明らかになった．本節では，解析モデルの規模削減と，実験室に
おけるニッシェの影響を明確にすることを目的とし，残響音源室側，残響受音室側のニッシェが
遮音性能に与える影響をそれぞれ検討する．片方のニッシェ形状を考慮したモデルにより，遮音
性能への寄与を比較検討する．

(1)実験室内の片方のニッシェを考慮した解析モデル

5.4.3節で使用された弱連成解析モデルをベースに検討する．Figure 5.24に比較評価する解析モ
デルの概略図を示す．残響音源室側のみニッシェを考慮するモデルでは，残響音源室側の半球空
間を離散化し，残響受音室側を Rayleigh surfaceで離散化した．残響受音室側のニッシェのみ考
慮するモデルでは，残響音源室側のガラス表面に Sample random diffuse fieldによる拡散音場を
付与し，残響受音室側はニッシェを含む半球空間でモデル化した．このとき，入射条件は窓のみ
のベースラインモデルと同等で，拡散音場は PSDマトリックスのコレスキー分解に基づく方法を
使用し，サンプリング数 40，最大入射角度 78◦とした．

Figure 5.24: Calculation case for study of influence of niche. (Upper-left):Window-only model.

(Bottom-left):Weak-coupling model including niche. (Upper-right):Weak-coupling model

with niche on source reverberant room side. (Bottom-left):Weak-coupling model with niche

on reverberant receiving room side.

86



5.4. 有限要素法による単層固定窓の遮音性能予測 第 5 章 単層固定窓の遮音性能予測

(2)解析結果・考察

Figure 5.25に窓 (A)に対して残響音源室側と残響受音室側のモデル化方法を変えた結果を示
す．残響受音室側のニッシェのみを考慮した計算は，弱連成の解析結果と近い値を示す．ただし，
315 Hz以上では，特に高周波数になるにつれて弱連成解析結果より約 0.8 dBほど遮音性能を大き
く評価しており，測定値から離れる方向に計算している．また，残響音源室のニッシェのみを考
慮する計算では，窓ガラスのみの離散化モデルと解析結果が近くなった．315 Hz以上では約 1 dB

の差があり，残響音源室側のニッシェを含めることで測定値に近づく結果が得られた．つまり，本
検討の実験環境では，ニッシェ深さの大きい残響受音室側のニッシェ形状が遮音性能へ大きく影
響を与えていることが確認でき，モデリングの重要性を示唆している．さらに，入射側のニッシェ
モデリングは，高周波数ほど遮音性能へ影響していることが確認できる．
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Figure 5.26は拡散音場入射時のガラス面上の拡散性を比較した結果である．なおガラス面上の
任意の二点間の拡散性は以下の式で空間相関係数 SCを計算し，拡散性が十分な場合は sin kr

kr に近
似する [76]．

SC =
Re[p1 · p∗2]
|p1| · |p2|

(5.17)

ここで，p1，p2は任意の 2点の音圧である．いずれの計算結果も，krが大きくなるにつれて sin kr
kr

に近似する．一方で，残響音源室を半球空間としてモデル化した方では，kr < 0.5πでガラス面に
Sample random diffuse fieldを適用した方と比べて sin kr

kr から離れる方向に収束している．つまり，
残響音源室内の窓近傍の半球空間のみを離散化した場合でも，実験室内のニッシェ形状や窓枠の
形状が考慮されて，低周波数付近では拡散性が低下していることが確認された．
最後に，窓 (A)，(D)に関して計算結果をTable 5.10まとめる．放射側のニッシェのみを考慮し
たモデルは，両側のニッシェを考慮した弱連成解析モデルと比較して，1.5–1.7 倍のメモリ削減，
2.8–3.9 倍の時間短縮で計算できた．
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Figure 5.26: Diffusivity on glass surface in case of applied sample random diffuse field on glass

surface and semi-sphere surface.

Table 5.10: Calculation memory and time of window(A) and (D) until 1 kHz using 4 parallel
process.

Window Calculation model Memory(GB/single process) Calculation time

(A)

INC:without niche, OUT:with niche 19.1 3h 30m 33s

INC:niche, OUT:without niche 28.9 7h 43m 19s

window-only 13.1 1h 24m 51

INC:niche, OUT:niche 28.9 10h 4m 48s

(D)

INC:without niche, OUT:with niche 30.5 7h 0m 35s

INC:niche, OUT:without niche 51.6 22h 58m 46s

window-only 26.8 2h 56m 23s

INC:niche, OUT:niche 51.6 1D 3h 28m 41s
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5.4.5 周波数依存性のない総合損失係数を使った予測
5.4.1–5.4.3節の検討より，窓の遮音性能を高い精度で予測するためには，総合損失係数の測定
値が必要であることを明らかにした．総合損失係数は，実際の窓から測定する値であるため設計
段階では未知の値である．しかし，5.2節の実験結果より総合損失係数の周波数平均値は，窓のパ
ラメータ U/Sに線形的な相関があることを明らかにしている. つまり，違ったサイズの窓の総合
損失係数は，事前に予測できる可能性がある．この場合は周波数依存性のない総合損失係数を適
用する必要があるため，平均値を適用した場合の予測精度への影響を確認する．

(1)解析の条件設定

前述の窓のみを離散化したベースラインモデルと弱連成解析モデルに対して，損失の与え方
Type3として周波数平均した総合損失係数をガラスに与える場合，Type4としてコインシデンス
周波数が遮音性へ影響する範囲 (f >

fc√
3
)の周波数平均値をガラスに与える場合の計算を行った．

それぞれの総合損失係数の値を Table 5.11に示す．離散化モデルは，1 kHz以下を弱連成解析モ
デル，1 kHz以上を窓のみのベースラインモデルを使用して検討した．

Table 5.11: Frequency-averaged loss factor.

Window Type 3 Type 4

(A) 580 × 350 0.147 0.124

(B) 900 × 550 0.107 0.075

(C) 1250 × 800 0.066 0.050

(D) 1800 × 1100 0.048 0.034

(E) 1800 × 550 0.074 0.051

(2)解析結果

Type3：全周波数を平均した総合損失係数を適用したとき，測定値との誤差は 1.3–2.5 dBであっ
た．コインシデンス周波数 fcでの誤差は最大で 2.2 dBであった．Type4：コインシデンス周波数
付近を平均した総合損失係数を適用したとき，測定値との誤差は 1.2–2.3 dBであった．コインシ
デンス周波数 fcの誤差は最大で 1.6 dBであった．この結果より，コインシデンス周波数付近 fc

のみを考慮した総合損失係数の適用する方が，わずかに精度が高くなった．Figure 5.11(b)に示
されるように，窓の総合損失係数の測定値は低周波数で大きい値を示し高周波数に向けて減少傾
向がある. そのため，全周波数平均する方では，低周波数の影響で総合損失係数を過大に評価し，
コインシデンス周波数付近の精度が悪くなる．
Figure 5.27には，窓 (A)を対象に総合損失係数の値を変えた場合の音響透過損失への感度を示

す．Figure 5.27(a)はコインシデンス周波数 fc，(b)は固有一次モード f11に対する音響透過損失
である．コインシデンス周波数 fcおよび固有一次モード f11の音響透過損失のディップは損失係数
の対数値に比例することが確認できる．本測定で得られた 0.2–2.0 m2の窓の損失は 0.05–0.15の
範囲であり (Figure 5.11)，この範囲内で損失係数による感度を確認すると，コインシデンス周波
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数 fcでは損失の大きさが 0.01異なるごとに約 0.5 dB，固有一次モード f11では約 0.4 dBの感度
があることが確認される．コインシデンス周波数 fcと総合損失係数が対応することは，先行研究
でも同様のことが示されている．Yoshimuraら [23]はガラスの総合損失係数を実験評価したうえ
で，Cremerの式を使用し，総合損失係数がコインシデンス周波数 fc付近の遮音性能へ影響を与
えることを確認した．一方，本解析結果からは，低周波数に現れる固有一次モードの大きさにも
総合損失係数が影響することが示された．
本検討の結果としては，周波数依存性のない損失を与えても高い精度で予測できることを明ら

かにした．より高い精度で予想するとしたら，評価周波数範囲内に固有一次モードが含まれない
場合は，コインシデンス周波数 fc付近を平均した総合損失係数を使用した方が予測精度は高くな
る．評価周波数範囲内に固有一次モード f11が入る小サイズの窓の場合は，全周波数の平均値，も
しくは周波数依存性のある総合損失係数を使用した方がよい．
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Figure 5.27: Sound reduction indices depending on loss factor. (a):Sound reduction indices at

coincidence frequency fc. (b):Sound reduction indices at 1st natural vibration frequency f11.
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5.5 有限要素法による単層固定窓のパラメータスタディ
本節では，高遮音性窓の商品開発に向けた知見蓄積，解析精度の把握を目的としてパラメータ
スタディを行う．まず，窓枠の有無，窓枠の材料特性，窓枠結合部が遮音性能へ与える影響につい
て数値解析的に検討する．次に，数値解析の推定範囲を評価する．具体的には，形状の再現や実
験による材料物性の評価が難しいガスケットに対して，材料特性（ヤング率）を変えた場合の音
響透過損失の計算範囲を把握する．これにより，任意の材料特性を与えた場合，数値解析にどれ
くらいの誤差が含まれるか明らかにすることができる．本検討では，窓のみを離散化したベース
ラインモデルを使用し，5つのサイズの窓に対してパラメータスタディをする．

5.5.1 窓枠の影響
窓枠自体の遮音性能への影響を検討するため，窓枠内部の空気の影響，窓枠による固定条件の

影響を数値解析で検討する．

(1)離散化モデル

＜窓枠内部の空気の影響＞
Figure 5.28に窓枠内部の空気の影響を確認するための離散化モデルを示す．離散化モデルにはベー
スラインモデルを使用し，要素サイズ，要素タイプ，境界条件，材料特性は5.4.1節で示す条件と同じ
である．ただし，窓枠内部の空気を吸音要素 (Porous MIKI [72,79]，流れ抵抗 σ =13,918 [Ns/m4])

に置き換える．

Figure 5.28: FEM model to verify the influence of inner-air within window frame．
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＜窓枠の影響＞
窓枠なしの解析モデルは，ゴムシートと窓ガラスのみで離散化したモデル (Figure 5.29)を使用す
る．窓ガラスとゴムシートの要素サイズ，要素タイプ，境界条件は 5.4.1節に示すベースラインモ
デルと同等である．拘束条件は，ゴムシート表面の節点の変位を [ux, uy, uz] = [0, 0, 0]として定義
した．ただし，FEMモデルには実測の総合損失係数をガラスの実効損失として与えているため，
本解析では窓枠による減衰性は考慮されず，剛性のみの影響検討となることに注意する．窓枠な
しの解析モデルは，ベースラインモデルよりガラス端部の固定が強くなることが予測される．

Figure 5.29: FEM model to verify the influence of window frame．(a):FEM model without

window frame. (b):FEM model with window frame(baseline model).

(2)解析結果・考察

＜窓枠内部の空気の影響＞
窓枠部の空間による音響透過損失への影響を Figures 5.30, 5.31 に示す．Figure 5.30は窓 (A)，
Figure 5.31は窓 (D)の計算結果を示す．それぞれ，(a)は音響透過損失の比較，(b)は窓枠内部
空間の平均音圧レベルの比較である．
Figures 5.30(b)，5.31(b)の結果より，窓枠内部をグラスウールへ変更することにより内部の音

圧レベルは大きく低下することが確認された．一方で，(a)の音響透過損失の結果は，いずれの寸
法でもほとんど違いは確認されなかった．このことから，拡散音場条件下では，窓枠内部の空間
は音響共鳴により音圧が大きくなるが，窓枠の外側への放射はほとんどなく，音響透過損失に影
響を与えないことがわかった．ただし，今回の対象は固定窓であるため，他窓種では窓枠の開口
部分や隙間からの影響で音響透過損失へ影響する可能性は十分考えられる．また，吸音要素等に
より二次的に窓枠の減衰性が向上することも考えられ，窓枠の減衰性を考慮した数値解析モデル
で検討が必要であるが，これらの影響検討は今後の課題である.
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Figure 5.30: Influence of inner-air within window frame in case window(A)．(a):Sound reduction

indices. (b):Sound pressure in window frame.
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Figure 5.31: Influence of inner-air within window frame in case window(D)．(a):Sound reduction

indices. (b):Sound pressure in window frame.
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＜窓枠の影響＞
ベースラインモデルと窓枠なしモデルの比較として，窓 (A)，(C)，(D)の解析結果を Figure 5.32

に示す．まず，コインシデンス周波数 fc以上では，いずれのサイズでも窓枠の有無による音響透
過損失の大きさはほとんど違いが無いことが確認される．これは，先行研究 [84]で言及される共
振の放射効率 σresは fc以上で固定の影響を受けないことと一致する．一方，コインシデンス周波
数 fc以下では，サイズによって窓枠の影響が変わる．サイズの小さい窓 (A)では，窓枠があるこ
とで固有一次モード周波数が低い側へ移動する．さらに，窓 (A)では 1 kHz以下で窓枠の有無に
よる音響透過損失の違いが確認されるが，窓 (C)，(D)は窓枠の有無による音響透過損失の違いは
ほとんど確認されない．これは，モード密度が影響していると考えられる．
Rindelは，4f11までは，1/3オクターブ周波数帯域内に単一のモードとして固有モードが現れ

るためモード密度が低くなるとしている [65]．窓 (A)サイズ相当の単純支持ガラスの固有一次モー
ドは Eq. (2.13)から，f11 = 138 Hzであり，評価周波数範囲内に 4f11=555 Hzを含む．一方で，
窓 (C)の大きさ 1250 × 800では 4f11 = 109 Hz，窓 (D)の大きさ 1800 × 1100では 4f11 = 57 Hz

であり，評価範囲内には含まれない．
これらのことから，窓枠の影響を受けるのは小さいサイズのみであり，モード密度が低いとき

に影響を受けることが確認できる．
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Figure 5.32: Sound reduction indices with or without window frame. (a):Window(A).

(b):Window(C). (c):Window(D).
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5.5.2 窓枠の材料特性の影響
材質の変化や構造の変化は，窓枠の剛性が変化し，ガラスの支持条件に影響する．そこで，本
検討では，アルミ窓枠の材料特性を変更した場合の音響透過損失への影響を検討する．

(1)離散化モデル

解析モデルは，ベースラインモデルを使用する．このとき，アルミ窓枠の材料特性を 7 × 102，
7×103，7×105 MPaで変化させ，パラメータスタディを行った．このとき，7×102 MPaはPVC

フレーム相当，7× 105 Paはアルミフレームに対して 10倍のヤング率である．ただし，この解析
では，窓枠の損失の違いは考慮されておらず，窓の硬さのみを評価することに注意する．

(2)解析結果・考察

Figure 5.33に，窓 (A), (C), (D)における窓枠の材料特性（ヤング率）変更の解析結果を示す．
全ての窓に関して，コインシデンス周波数 fc以上では，窓枠の材料特性（ヤング率）の影響は確
認されなかった．一方，コインシデンス周波数 fc以下では，サイズが小さいほど材料特性（ヤン
グ率）の影響を受ける．窓 (A)では，固有一次モードによるディップの周波数が変わっていること
が確認され，ヤング率が大きくなるにつれて固有一次モードが高い周波数に現れる．また，ヤン
グ率が大きいほどコインシデンス周波数 fc以下の音響透過損失が小さくなった．これは，固有一
次モードのディップが影響していると考えられる．他のサイズでも，低周波数に固有一次モードの
ディップが確認できる．窓枠の材料特性が影響しているのはほとんど固有一次モードによるディッ
プのみであることが確認され，窓が大きいほど影響が小さくなることが確認された．これらの結果
は，Copsら [26]が示した枠材料の違い (PVC, aluminium, wood)が低周波数で遮音特性に違いが
現れ，アルミニウム枠（最もヤング率が高い）で遮音性能が低くなるという傾向を再現する結果
となった．Copsらの検討では，窓枠サイズが 1.48 × 1.23 m2と大きい窓であったが，板厚 6 mm

の窓を使用していたため，窓枠材質の違いが現れたものと推察する．窓枠の材質による固定端部
の硬さの違いで，共振放射 σresの大きさが変わり [84]，遮音性能へ影響を与える可能性が考えら
れたが，窓の総合損失係数が大きいため，共振透過による影響はほとんど見られなかった．
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Figure 5.33: Sound reduction indices varying Young’s Modulus E of window frame.

(a):Window(A). (b):Window(C). (c):Window(D).
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5.5.3 窓枠の結合の強さの影響
Tadeuら [20]は，窓枠の poor conditionにより遮音性が低くなることを実験的に明らかにした．
これらは，主に隙間の影響であると示しているが，窓は縦枠と横枠をボルトで結合するため結合
の甘さによりがたつきが生じることがある．本検討では，窓枠結合間のがたつきの評価を想定し，
窓枠の結合部剛性の大きさによる違いを検討した．

(1)離散化モデル

本検討では，ベースラインモデルを使用する．Figure 5.34に示すように縦枠と横枠の結合に
は，Interface connecter によって変位の連続性が保たれるように計算を行っていた．ここでは，
Interface connecterのpenalty値を変化し，窓枠間の剛性の値を制御する．penalty値とは，Interface
connecter内の動的剛性マトリクスの対角項の平均値に対してかけられる係数であり，値が大きい
とき（ベースラインモデルでは penalty=1000），結合したコンポーネントの変位の連続性が保た
れ，値が小さいとき Interface connecter間の結合が弱まり別々に動くことができる．penalyの値
は，1, 1× 10−3, 1× 10−6, 1× 10−9の範囲で与え，縦枠と横枠の結合を弱くしてくときの音響透
過損失への影響を確認した．

Figure 5.34: Interface connector between vertical frame and horizontal frame．

(2)解析結果・考察

Figure 5.35に解析結果を示す．結果から明らかなように，結合剛性の違いで遮音特性はほとん
ど変わらなかった．サイズの小さい窓 (A)では低周波数で小さい変動がみられ，この penalty値
範囲内では固有一次モードで 2.2 dBの差が確認された．周波数が大きくなるにつれてばらつきは
小さくなり，平均で 0.5 dB程度の差であった．枠のがたつきによる影響は，枠の剛性的な観点か
らは影響は少なく，隙間による影響が支配的であることが推察された．
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Figure 5.35: Sound reduction indices varying connecting stiffness. (a):Window(A).

(b):Window(C). (c):Window(D).

5.5.4 ガスケットの剛性の影響
ガスケット部分は，形状が複雑であったり，非線形材料を圧縮して使用するため，数値解析上

で正しいモデリングや，数値解析へ反映させるための測定を行うことが難しい．そのため，計算
の単純さのために，任意の値を使うことが多くなると考えられる．本論の 5.4.1節–5.4.4節におい
ても，ガスケットの形状は簡略化し，窓 (A)の固有一次モード周波数で合わせこむことで数値を
決定した．本節では，ガスケットの材料特性（ヤング率）におけるパラメータスタディを行い，こ
の設定が解析の精度へ与える影響を確認する．

(1) ガスケットのパラメータスタディ条件

本検討では，ベースラインモデルを使用する．ガスケットのヤング率はE = 0.05, 0.5, 5, 50 MPa

とした．なお，ベースラインモデルで用いた値はE = 0.5 MPaである．

(2)解析結果・考察

Figure 5.36に解析結果を示す．窓 (A)の結果より，固有一次モード周波数 f11に影響を与える
ことが分かった．評価したヤング率の範囲では，f11は 100–160 Hzの間で推移する．そのため，窓
(A)における低周波数の計算結果同士の差は大きくなり，500 Hz以下では 11.8 dBの計算誤差が
生じる．一方で，窓 (C)，窓 (D)は全周波数で計算の差が小さい．500 Hz以下では平均で，窓 (C)

で 0.9 dB，窓 (D)で 1.2 dBの計算誤差となる．630 Hz以上では平均で，窓 (A)で 2.4 dB，窓 (C)

で 0.7 dB，窓 (D)で 0.5 dBの計算誤差となった．この周波数範囲では，大きいサイズの窓ほど計
算の誤差が小さくなる傾向が確認された．このことから，評価周波数範囲内に固有一次モードを
含む場合，ガスケットの剛性によって解析結果の精度に影響があることが明らかになった．また，
固有一次モードを含まない場合でも平均の誤差が 2.4 dBと差が大きく表れる．本節では，大きい
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範囲で材料特性のパラメータスタディを行っているが，ガスケット材の遮音性能への影響は小さ
くないと言える．そのため，本論の 5.4節のように，窓で固有一次モードの実測値と解析値をガス
ケットの剛性を合わせこむことは，遮音性能の高い予測精度のために必要である．ただし，本解
析は開発時の予測ツールとしての使用を前提としているため，事前に窓の固有一次モード周波数
を把握することはできない．さまざまな窓種やガスケット種に対してデータを蓄積し，適切なガ
スケットの設定範囲を明確にすることが今後の課題である．

63 125250500 1k 2k 4k 8k
0

10
20
30
40
50
60

63 125250500 1k 2k 4k 8k
0

10
20
30
40
50
60

63 125250500 1k 2k 4k 8k
0

10
20
30
40
50
60

So
un

d 
re

du
ct

io
n 

in
de

x
, d

B

 E=0.05  E=0.5  E=5  E=50

(a) (b) (c)

Frequency , Hz

Figure 5.36: Sound reduction indices varying Young’s Modulus E of gasket. (a):Window(A).

(b):Window(C). (c):Window(D).
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5.6 結言
本章では，窓の遮音性能を高精度に予測するための基本的な検討として，実生産される0.2–2.0 m2

の面積の単層固定窓を使用し，実験環境における拡散音場入射時のサイズによる遮音性能の影響
を遮音試験，振動試験，総合損失係数の観点から確認した．次に，単層板の音響透過損失の既存
理論を使用し，窓の遮音性能を予測し，精度の検討，および，予測における限界を検討した．さ
らに，単層固定窓における FEMを使った遮音性能の予測について精度を検討し，精度向上に向け
た解析条件を検討した．そこで，開発段階で使用できる精度と計算コストを兼ね備えたモデル化
方法を提案した．最後に，提案した解析モデルを使用して，実際に設計者が検討する設計因子に
関してパラメータスタディを行い，窓の遮音性能への影響を把握した．本章から得られた知見を
以下にまとめる．

＜単層固定窓のサイズによる影響の実験検討＞
・最小窓 (A)を除き，固有一次モード周波数からコインシデンス周波数 fc以下では，0.5–2.0 m2

の面積の窓では音響透過損失レベル等しく，サイズの依存性はない.コインシデンス周波数 fc以
上と周辺では，明確なサイズ依存性があり，小さい窓ほど大きい音響透過損失となった．小さい
窓では測定範囲内に固有一次モードが現れ，音響透過損失に大きいディップを生じる．
・窓の総合損失係数は U/Sに強い相関を示し，窓が小さいほど総合損失係数が大きくなった．総
合損失係数は高周波数になるにつれて小さくなる傾向が見られた．

＜既往理論による窓の遮音性能予測精度に関する検討＞
・総合損失係数の測定値を使用した既存の理論により，測定で得られた音響透過損失の傾向を定
性的に説明できることを示した．しかし，理論は測定した総合損失係数を使用した場合でも，よ
り小さな窓に対して，また，125 Hz–1 kHzでは，実測値からの定量的な乖離が大きく，理論は音
響透過損失を過大に評価する．また，より小さな窓に対して，fc付近では，実測値からの定量的
な乖離が大きい．

＜有限要素法による遮音性能の予測と計算コストに関する検討＞
・窓のみを離散化した最も単純な数値解析モデル（ベースラインモデル）は，内部損失に代わり，
測定した総合損失係数を使用したとき固有一次モード周波数 f11，コインシデンス周波数 fc以上で
高い精度を示した．5 kHzまでの計算コストは，1/24オクターブ周波数刻みで計算したとき，実
践的であった．しかし，ベースラインモデルは fc以下，特に小さい窓では，実験環境を模擬して
いないことによって精度の悪化する．これは，実験室のニッシェを数値解析に含めていないこと
により生じる．
・ニッシェをモデルに組み込むため，窓の周りの半球空間を離散化した強連成解析モデルは，1 kHz

以下で高い近似精度となった．特に小さい窓の場合，ニッシェを数値解析に含むべきであること
を明らかにした．しかし，強連成解析モデルは，非常に高い計算コストが必要であり，開発時の
実践的な使用は高周波数で大サイズの窓に対しては難しい．
・ニッシェが遮音性能へ与える影響を検討するため，片方のニッシェ形状をモデル化し，その他の
面を窓のみモデルと同様のガラス面上の sample random diffuse field，およびRayleigh surfaceで
計算した場合の精度について 1 kHz以下の範囲で検討した．ニッシェ深さの大きい残響受音室側
のニッシェの影響が大きく，残響音源室側のニッシェによる影響はあまり確認されなかった．放射
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側のニッシェのみを考慮したモデルは，両面のニッシェを考慮した弱連成解析モデルと比較して
0.8 dBの誤差が確認された．放射側のニッシェのみを考慮したモデルは，両側のニッシェを考慮
した弱連成解析モデルと比較して，1.5–1.7 倍のメモリ削減，2.8–3.9 倍の時間短縮で計算できた．
・周波数によってモデルを切り替え，fc以下ではニッシェを含むモデル，fc以上は窓のみを離散
化するモデルを使用することで，平均誤差 1.3―1.5 dBで，実用的な計算コストで予測できること
を明らかにした．
・開発時の遮音性能予測へ活用を視野に入れ，周波数依存性の無い総合損失係数を使った遮音性能
予測を行った．総合損失係数はコインシデンス周波数と固有一次モードのディップに影響を与え，
総合損失係数が 0.05–0.15の範囲内では，総合損失係数が 0.01増えるごとに，0.4–0.5 dBの感度
があることが解析から明らかになった．

＜有限要素法による窓の設計因子のパラメータスタディ＞
・窓枠の影響を確認するため，窓枠の有無による遮音性能の違い，および，枠内の音響共鳴に関
して検討した．単層固定窓に関して，枠内を空気もしくは吸音材としてモデル化したとき，枠内
の音圧の変化があるものの，遮音性能へのはほとんど影響しないことを確認した．枠の剛性変更，
および，枠の有無を比較した検討では，小さい窓は低周波数で剛性や枠の有無の影響を受けるが，
大きい窓になるにつれ低周波数の差はなくなることを確認した．また，コインシデンス周波数以
上では，枠の剛性や有無は遮音性能にほとんど影響を与えないことを確認した．
・枠の結合の強さでは，結合剛性のパラメータを変化し，遮音性能への影響を確認した．枠の結
合の強さは遮音性能にほとんど影響を与えないことを確認した．
・ガスケットの材料剛性の違いによるパラメータスタディでは，小さい窓は低周波数で剛性や枠
の有無の影響を受けるが，大きい窓になるにつれ差は無くなることを確認した．また，コインシ
デンス周波数以上では剛性の影響を与えないことを確認した．
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第6章 結論

6.1 本論文の検討のまとめ
本研究は，(1)窓の遮音性能を予測するための最も基礎的な研究として，有限要素法を使い実用

的な使用を踏まえ精度と計算コストを両立したモデル化手法を提案し，実測値と計算値の比較か
ら精度を評価すること，(2)有限要素解析モデルから窓の設計因子が遮音性能に与える影響を明確
にすることを目的とし検討を行った．以下に本論文で得られた結論についてまとめる．

二章では，窓の遮音性能を予測するためのメカニズム把握を目的として，既往の板と壁の遮音
計算手法と有限要素法の離散化・計算手法について整理してまとめた．

三章では，有限要素法による窓の遮音性能予測の精度検討の第一歩として，要素サイズや境界
条件よる予測精度について検討した．板の離散化誤差に関しては，固有値解析と理論の共振周波
数比較，単層ガラスの音響透過損失解析を測定値と比較して，要素サイズによる精度について検
証した．また，入射条件である拡散音場のサンプリング数（ランダムな位相により加振される条
件数）を変更し，音響透過損失解析結果への影響を確認した．音響要素の離散化誤差評価では，音
響空間の固有値解析と理論の共鳴周波数の比較，複層ガラスの音響透過損失解析を測定値と比較
して，要素サイズによる精度を確認した．最後に，吸音要素について垂直入射吸音測定と解析を
比較し，吸音要素の予測精度を評価した．

四章では，実寸大の二重窓模型を対象として有限要素法による音響透過損失予測の精度とモデ
ル化方法について検討した．有限要素法の精度検証は，計算コストを鑑みて窓模型部のみを離散化
し，入射側に拡散音場条件，放射側の板面はレイリー積分により放射パワーを計算する解析モデ
ルを作成し，中空層内部に様々な条件で吸音材を配置した８ケースに対して行った．中空層内部
全周に吸音材を配置する条件 (B)全周で最も精度が高く予測でき，吸音材の変わりに木ブロック
を配置するケースに関しては予測精度が悪かった．内部音圧の計算結果比較からは全ての吸音材
配置条件で高い近似精度を確認したため，音の透過現象 (i)直接音透過，(ii)構造伝搬透過のうち，
(i)直接音透過は精度高く予測できていると推察した．(ii)構造伝搬透過のモデル化方法の検討と
して，木ブロックから窓板面へのエネルギ伝搬を見直し，いずれの条件においても 160–5000 Hz

以上では，平均 1.8–3.1 dB程度の精度で予測できることを示した．この結果は，中空層厚さの大
きい二重窓相当の構造は，構造伝搬からの音の透過が大きいことを裏付ける結果となり，エネルギ
伝搬が考えられる端部の構造のモデリングの重要性を示した．160 Hz以下に関しては，入射音源
の条件が実験室環境と異なると推察し，残響音響室を離散化したモデルで比較検討を行った．そ
の結果，残響音源室を模擬した解析モデルと拡散音場条件を窓模型板表面に張り付けたモデルで
は，音響透過損失の大きさに違いがあることが確認された．残響音源室のモデル化は一般的な値
を使用し，実験室環境を模擬した値では無く，測定値との精度は不明な点が残るため，低周波数
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6.1. 本論文の検討のまとめ 第 6 章 結論

での精度検討が今後の課題となる．

五章では，実生産される単層固定窓を対象に有限要素法による音響透過損失の予測精度，計算
コストの検討，設計因子が遮音性能に与える影響を検討した．
まずはじめに，遮音性能への傾向確認と有限要素法のリファレンスとして使用するため，0.2–

2.0 m2の単層固定窓に対して実験的にサイズが遮音性能に与える影響，窓の総合損失係数の評価
を行った．窓のサイズがコインシデンス周波数 fc以上と固有一次モード周波数 f11付近に影響を
与え，他の周波数帯域では窓サイズによる違いは無いことを確認した．総合損失係数の測定から
は，総合損失係数 ηtotと窓の周長・面積の関係 U/Sは強い線形的な相関があることを確認し，窓
が小さいほど総合損失係数 ηtotが大きくなることを明らかにした．このとき，窓は他の建材と比
較して，端部損失が大きいことが示された．
次に，既往理論のインピーダンスモデルによる単層板の音響透過損失計算 [65]が窓の遮音性能
をどのくらいの精度で予測できるかを確認した．このとき，測定した総合損失係数 ηtotをガラス
の実効損失として与え，計算を行った．コインシデンス周波数 fcと固有一次モード周波数 f11の
定性的な傾向は再現できるものの，総合損失係数 ηtotを使用した場合においてもコインシデンス
周波数 fc付近や以下で，定量的な差が大きく現れることを確認した．定量的な誤差の要因を検討
し，単層板の予測理論による窓の遮音性能予測の難しさを明らかにした．
続いて，有限要素法を用いて単層固定窓の音響透過損失計算を行った．このとき，計算コスト

を小さくするため窓のみを離散化したモデル，精度向上のために実験室の一部空間を含む窓周辺
を含めたモデル化の検討を行った．窓のみを離散化するモデルでは，総合損失係数 ηtotを与えた
とき，コインシデンス周波数 fcや固有一次モード周波数 f11の精度を高く計算できることを確認
した．同時に，窓枠に各種内部損失を与えたモデルでは，実際の窓枠の損失を模擬できず，音響
透過損失の予測精度が高くないことも確認した．窓のみを離散化するモデルでは，コインシデン
ス周波数 fc以下で小さい窓ほど音響透過損失を過大に予測することが明らかになった．これらは，
実験室環境のニッシェを模擬していないことが要因であると考え，1 kHz以下の周波数範囲に対し
てニッシェを含む解析モデル化の検討を行った．それにより，測定との誤差は平均で 1.0–1.5 dB

となり，高い精度で予測できることを明らかにした．一方で，ニッシェを含むモデル化は空間の離
散化が必要となり計算コストが非常に大きくなった．ニッシェを含む弱連成解析モデルでは強連成
解析と比較して，計算メモリが 1/2.7–1/4倍，計算時間が 1/1.7–1/3.6倍になる上に，精度はほと
んど変わらないことを明らかにした．また，入射側と放射側のニッシェの影響を分析し，放射側の
ニッシェのモデル化のみでも精度が高く，弱連成解析モデルと比較して 0.8 dB程度の差で，計算
メモリが 1/1.5–1/1.7倍，計算時間が 1/2.8–1/3.9倍になることを確認した．これらの検討結果よ
り，コインシデンス周波数 fc以上は窓のみを離散化したモデル，コインシデンス周波数 fc以下は
ニッシェを含む弱連成モデルもしくは放射側のニッシェのみを含む弱連成モデルというように周
波数によって使い分けることで，実験室環境下の窓の遮音性能を高い精度（誤差平均 0.9–2.3 dB）
かつ開発時の使用に十分適用可能な計算コストで評価できることを明らかにした．さらに，総合損
失係数 ηtotの遮音性能への影響を検討し，コインシデンス周波数 fcと固有一次モード周波数 f11

に影響を与えることを解析的に確認した．このことから，評価範囲内に固有一次モードを含む小
さい窓は周波数依存性のある総合損失係数 ηtotを使うべきだが，ある程度大きいサイズの窓にお
いては，コインシデンス周波数 fc付近の総合損失係数 ηtotを平均したものを使用することでも，
精度を保ちつつ計算できることを明らかにした．
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最後に，単板固定窓の解析モデルを使用して，窓の設計因子に関するパラメータスタディを行っ
た．その中では，窓枠，窓枠の材料特性，縦枠と横枠の結合剛性，ガスケット材の材料特性につ
いて検討を行った．その結果，窓枠の剛性，ガスケットの剛性は，サイズによって遮音性能への
影響度合いが変わり，小さい窓ほど影響が大きいことが分かった．ただし，コインシデンス周波
数 fc以上ではサイズ影響を受けないことも解析から確認した．

本論では，実験環境で行われる遮音試験の代替として使用される遮音性能予測モデルに関して，
有限要素法による離散化，複雑な音響–構造連成を伴う窓模型の非線形構造伝搬部の離散化方法の
提案，窓枠のモデル化，実験室環境下の予測における注意点などを各章で明らかにし，実際の窓
の遮音性能を高く予測できることを明らかにした．この精度の高い予測手法は，窓商品開発の効
率に大きく貢献する．さらに，窓の設計因子と遮音性能の関係性検討にも活用でき，建材におい
て重要な構成要素となる窓の遮音性能の知見蓄積にも大きく寄与することと考えられる．

6.2 残存する課題と今後の展望
最後に，本論文における課題や今後の展望について示す．

(1) 本論では，総合損失係数 ηtot を用いた遮音性能予測手法について提案したが，総合損失係数
ηtotは実験的に求める値であり開発時の事前把握が困難な側面がある．今後の検討の展望として
は，実験的に窓の総合損失係数の傾向を把握し，窓部材が損失へ与える影響の寄与分析，実験の統
計的近似式の検討から，開発段階で総合損失係数 ηtotを把握する方法を検討する．また，時間軸
領域の打撃試験を模擬した解析モデルを作成し，解析的に総合損失係数を求める検討を行いたい．

(2) 本論文では，四章/五章の検討結果より低周波数領域の遮音性能の予測精度が悪いことが明ら
かになっている．今後の展望としては，残響音源室のモデル化をし，適切な音源配置，適切な吸
音条件下で解析精度を検討したい．

(3) 本論文において，窓の遮音性能予測検討では総合損失係数 ηtotを使用して窓枠の損失を考慮し
たとき，窓枠自体の影響はガラス端部の固定剛性のみであった．つまり，窓枠を並進バネ要素/回
転バネ要素で数値的にモデル化することも考えられ，煩雑な窓枠の離散化作業を簡略化すること
が可能であることを示唆する．これは計算時間の短縮，および，計算を行う前のプリ処理作業時
間の短縮にも繋がる．今後の展望としては，下記 (4), (5)に示すように複層窓や可動窓における窓
枠の影響を検討するとともに，窓枠の設計要因の違いが端部剛性に与える影響を実験的に確認し，
モデルの簡略化に向けた検討を行いたい．

(4) 本論では，実際の窓枠を含む検討は第五章の単層固定窓の検討のみであった．四章の検討から
も二重窓様の窓の場合，端部のエネルギ伝搬のモデル化が重要であることが示唆されており，複
層窓における窓枠の重要性の評価が十分でない．今後の展望としては，複層ガラス窓に対して解
析の精度を検討し，窓枠が遮音性能へ与える影響やモデル化の重要性の検討を行いたい．

(5) 本論では，実際の窓枠を含む検討は第五章の単層固定窓の検討のみであった．実際には，可動

103



6.2. 残存する課題と今後の展望 第 6 章 結論

窓が一般的な家庭で主流の製品であり，これらの計算精度を高める必要があると考える．可動窓
は，単層固定窓と異なり隙間の影響を大きく受ける可能性があること，二枚の障子間のエネルギ
伝搬や非線形的な接続などが単層固定窓とは異なる要素になると考えられる．今後の展望として
は，可動窓に対して従来のモデル化方法による予測精度を検討し，可動窓における窓枠モデリン
グの重要性や高精度に予測するためのモデル化方法について検討したい．

以上の課題や今後の展望に取り組むことで，多くの窓を対象とした汎用的で高精度かつ計算コ
ストにすぐれた窓の遮音性能予測モデルを構築し，遮音性能の優れた防音窓開発に向けた検討を
引き続き行っていきたい．
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付 録A 材料特性の評価

Appendix Aでは，本論文で使用した材料に対する材料特性の測定方法と結果をまとめて示す．

A.1 アクリル板（4章）
250 mm×579 mm×5 mmのアクリル板を糸で吊り下げ，インパルスハンマによるインパルス加
振試験を行った．瞬間接着剤を用いて加速度ピックアップ (RION; PV-90T)を張り付け，インパ
ルスハンマ（ONOSOKKI;GK-3100）で 7×15の計 105点を 5回ずつ加振し，平均して評価を行っ
た．得られた周波数応答より，板の共振周波数を同定し，半値幅法により損失係数を求めた．半
値幅法による損失は以下の式で計算される．

η =
f2 − f1

f0
(A.1)

ここで，ηは損失係数，f0は共振のピーク周波数，f1, f2はピーク値より-3 dB低い値の周波数で
ある (f1 < f2)．-3 dBの位置にサンプルデータがない場合，線形補完した値を読み取った．
Figure A.1に共振が明確に表れている 430 Hzまでの損失係数の測定値を示す．低周波数で損失
が高く，高周波数になるにつれ損失が小さくなる傾向がみられた．これらを全周波数で平均する
と，損失係数は 0.06であった．ただし，高周波数ではこれ以上測定が難しいことから，本論での
アクリル板の損失は周波数依存性がないと仮定し，全周波数で一律に 0.06の損失係数を計算に考
慮することとした．なお，本測定の特性上，測定される損失係数には，内部損失 ηintと放射損失
ηradが含まれる．また，本予備検討で使用したアクリル板は，４章で検討するアクリル板より寸
法が小さいため．Eq. (2.35), (5.5)に示すように放射損失 ηradは面積の影響を受け，大きめに測定
されている可能性があることに注意する．
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Figure A.1: Loss factor of free-hanging acrylic plate excited by impulse hammer.

A.2 ゴムシート（4章）
実験で使用したゴムシートの内部損失を粘弾性スペクトロメータ (Seiko instrument; DMS6100)

で測定する．サンプルは，5 mm板厚を直径 10 mmの円形形状に切り出し，10–100 Hzの圧縮試
験によりヤング率と複素ヤング率を同定した．
Figure A.2に粘弾性スペクトロメータによって測定したゴムの剛性とそこから計算される損失

係数を示す．ヤング率の平均値は 12.7 MPaであり，損失係数はこの周波数範囲で 0.13–0.27で遷
移し，平均は 0.18であった．高周波数に向けて損失が大きくなる傾向を示した．
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Figure A.2: Young’s modulus and loss factor of rubber sheet.
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A.3 ガラス板（5章）
A.3.1 試験概要
JIS K 7391 [83]に則り，両端自由中央加振法によって内部損失を推定する．評価する試験片を

Table A.1に示す．これらの板厚は，一般的な窓で使用されるガラス厚さを選定した．各板厚に対
して，5サンプル用意した．

Table A.1: Sample dimension.

Item Sample dimension n

FL3 20 mm×250 mm×3 mm 5

FL5 20 mm×250 mm×5 mm 5

FL6 20 mm×250 mm×6 mm 5

試験片の固定は間接接着させ，加振機 (The Modal shop; K2007E01)と試験片の間はロッド無
しで固定し，インピーダンスヘッド (PCB piezotrpnics; 288D01)で加速度と力を測定した．試験
片は，Figure A.3に寸法を示す台形型治具に瞬間接着剤で取り付けを行った．

Figure A.3: Attachment of glass on vibration exciter.

加振機からはランダムノイズによる定常加振を行い，試験片を加振した．
損失係数は，Eq. (A.1)の半値幅法によって計算する．本試験でマスキャンセルは行っていない

が，マスキャンセルした計測と測定結果が変わらないことは確認済みである．
周波数分析は，ズーム解析機能を使用し，各共振周波数のを中心周波数とし，周波数レンジ

100 Hz，サンプル数 2048で，30 s間の平均を計算した．

A.3.2 測定結果
Figure A.4に測定した損失係数の値を示す．全周波数の平均は，FL3で 0.0025，FL5で 0.0018，

FL6で 0.0022，全板厚の平均は 0.0022であった．周波数の依存性や板厚による違いは確認されな
かった．
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Figure A.4: Attachment of glass on vibration exciter.
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mission loss through double glazing windows in low frequency range. arXiv preprint

arXiv:2003.00887, 2020.

[56] Jordi Poblet-Puig, Roger Vilaseca Cabo, and Antonio Rodŕıguez Ferran. Numerical model-
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最後に，私を暖かく支えてくれた夫 森田幸平に心より感謝します．

2023年 1月



神戸大学博士論文「有限要素法を用いた窓の遮音性能予測に関する基礎研究」全 108頁

提 出 日 ２０２３年１月１７日

本博士論文が神戸大学機関リポジトリKernel にて掲載される場合、掲載登録日（公開日）はリポ
ジトリの該当ページ上に掲載されます．

© 三村　茉莉絵

本論文の内容の一部あるいは全部を無断で複製・転載・翻訳することを禁じます．


