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論文・解説

排気吐出音の予測技術開発
Development of Prediction Technology for Exhaust Noise
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要　約
　近年，社会とクルマの共存の観点から，車外騒音規制の強化が進められており，内燃機関搭載車は，エンジ
ン音の低減が求められている。特に，エンジン音の中でも排気吐出音は，この車外騒音規制に加えて，お客様
が静粛性やサウンドといった車の価値を感じ取るための重要な要素の一つとなっている。こうした中，これま
で開発効率化のために排気吐出音の予測技術開発に取り組んできたが，厳しい規制対応とサウンド進化を両立
していくためには，これまでよりも綿密な排気吐出音のコントロールが必要であり，それには従来よりも高い
予測精度が求められる。そこで，排気吐出音を構成する気流音と脈動音に対して，新たに計測結果の分析技術
の構築や，CFD （Computational Fluid Dynamics） や音響解析モデルの改良により，予測精度を大幅に向上させ
た。本稿では，その取り組みについて報告する。

Abstract
In recent years, from the perspective of the coexistence between society and cars, regulations on vehicle 

exterior noise have been tightened. Vehicles with internal combustion engines are required to reduce engine 

noise. Among engine noises, exhaust noise is an important factor for customers to perceive the value of the 

vehicle, such as quietness and sound, in addition to external noise regulations. Under these circumstances, we 

have been working on the development of prediction technology for exhaust noise in order to improve 

development e�ciency. To achieve both regulation compliance and sound evolution, it is necessary to control 

the exhaust noise more closely than before, which requires higher prediction accuracy than before. Therefore, 

we improved the prediction accuracy of the airflow and pulsation noises contained in the exhaust noise by newly 

developing analysis technology for measurement results and improving CFD and acoustic analysis models. This 

report explains the e�orts on our achievement.
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1. はじめに

　大きな転換期にある自動車産業においては，デジタル
技術の進化や新たなプレーヤーの参入で，多種多様な商
品が導入されている。そして，IoTによりつながること
でさまざまな機能やサービスが提供されるようになり，
自動車が社会に提供できる価値も今後変化し拡大してい
くことが予想される。
　その中で，マツダは，走る歓びというブランドエッセ
ンスを磨き，進化させ続けており，ブランド価値経営を
貫き，マツダらしい独自価値をお客様に提供することを

目指している。特に，本稿で述べる排気吐出音が関係す
る内燃機関搭載車は，今後も進化を続けていく上で，エ
ンジン音の静粛性やエンジンサウンドといった独自価値
の向上と，社会と自動車の共存の観点から，自動車交通
騒音低減のための車外騒音規制との両立が必須となる。
　こうした中，マツダでは効率的な開発の実現のために
モデルベース開発（MBD: Model Based Development）
によるプロセス革新を進めており，これまで排気吐出音
の予測技術開発に取り組んできた。しかし，今後強化さ
れる騒音規制への対応と排気サウンドの両立には，これ
までよりも綿密な排気吐出音のコントロールが必要で，
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それには従来よりも高い予測精度が求められる。
　そこで，排気吐出音に対して，実機検証を交えながらモ
デル精度改善を積み上げていき，予測精度を向上させた。

2. 排気吐出音に含まれる気流音と脈動音

2.1　排気吐出音とは
　吐出音とは排気マフラー終端から大気空間へ放出され
る音をいい，排ガス流れにより発生する気流音と，エン
ジン燃焼時に排気バルブの開閉により発生する脈動を起
因とする脈動音を含んだものである。排気部品の開発に
おいては，この吐出音に対して，主に気流音の評価を目
的とする中高周波領域と，主に脈動音を評価する低中周
波領域に管理指標を置いている。そのため，モデルを用い
た効率的な排気吐出音の開発には，各周波数帯において，
気流音と脈動音それぞれを正確に予測する必要がある。

2.2　吐出音の実験的な分析手法
　気流音や脈動音の予測モデルを構築する上で，吐出音
に含まれる両音の寄与度の把握が重要となる。そこで，
上で述べた吐出音のうち，低中周波領域の管理指標とし
ているエンジン回転数に比例する周波数の音で構成され
る次数音の計測結果に対して，気流音の寄与度を見積も
る手法を構築した。
　Fig. 1に，あるエンジン回転数の吐出音計測結果を示
す。Fig. 1の青実線に示すとおり，4気筒エンジンの場
合，基本次数は 2次であり，基本次数の高調波成分であ
る 4次，6次，8次というように各次数の周波数を中心
に脈動音を主とする音圧のピークが存在する。一方，こ
れらのピークが存在する周波数帯以外では，Fig. 1の緑
実線に示すような比較的周波数変動が小さい音が広帯域
で存在している。本稿では，エンジン回転数に比例する
特定の周波数で発生するのではなく，このように広帯域
に存在する音を気流音ととらえ，各次数の吐出音におけ
る気流音成分を推定する。
　Fig. 2は，Fig. 1の横軸の周波数を拡大したものである。
基本次数とその高調波成分の周波数に存在する脈動音成
分は，僅かに周波数的な広がりがあるが，これは FFT処
理時の窓関数の影響によるもので，ある次数幅± X次の
周波数範囲（ピンク色の領域）に収まることが分かる。
したがって，この±X次の周波数範囲より外側の領域は，
脈動音の影響がなく気流音のみが観測されていると考え
られる。また，吐出音には 2，4，6次といった基本次数
の N倍次数成分以外にも，0.5次×N次成分や 1次×N

次成分が存在する可能性があるため，吐出音の各次数成
分に影響する気流音を推定する周波数範囲は，各次数の
周波数になるべく近い範囲であるべきである。これらを
踏まえて，次数ごとに，脈動音が影響する周波数範囲を
± X次とし，その前後の幅 Y次の周波数範囲（黄色の領
域）のデータを用いて各次数成分に影響する気流音のレ

ベルを推定した。
　Fig. 3に，吐出音計測結果を次数音として処理したも
の（黒実線）と，上記の考えに沿って推定した気流音
（赤実線）を示す。ここで，推定気流音のレベルは右肩上
がりの傾向を示しているが，これは流速に比例する気流
音の特性と一致することから，妥当な推定方法といえる。
また，Fig. 3の青破線枠域に示すように，両者のレベル
の一致を確認することで，気流音が支配的な領域の判別
も可能となった。
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Fig. 1　Measurement Result of Exhaust Noise at a 
Certain Engine Speed
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Fig. 3　Comparison of Exhaust Noise and Estimated 
Airflow Noise

3. 排気気流音予測モデルの概要

3.1　解析フロー
　気流音の予測手法として，流体音の発生・伝ぱ・反
射・放射を圧縮性ナビエ・ストークス方程式により直接
解く直接法（DNS: Direct Numerical Simulation）と，音
源となる流れ変動と音の伝ぱを別々に解く分離法がある。
両者の計算時間は倍程度の差があるため，量産開発にお
ける複数回のCFD解析を用いた評価では，計算コストに
優れる分離法を採用している。この分離法の解析フロー
を Fig. 4に示す。まず，1Dシミュレーション（Gamma 
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Technologies社の GT-POWER）や実験から得られた排ガ
ス流量を元に，CFD解析（IDAJ社・Icon Technology & 

Process Consulting社の iconCFD）で流速と密度の時間
変動を求め，音源データを生成する。生成した音源を入
力として，周波数軸の音響解析（Hexagon社の Actran）
で計測位置までの音の伝達（音響伝達）を解き，評価点
の音圧を算出する。

Fluid Dynamics

CFD Mesh

velocity：v(t)

density：ρ(t)

CAD Model
Acoustics

Acoustic Mesh

CFD Computations Aeroacoustic sources

Mapping+ FFT

SPL Results

Acoustic Computations

Computation of the 
aeroacoustic sources

Fig. 4　Analysis Flow of Airflow Noise Prediction

3.2　従来の予測精度
　これまで排気吐出音開発では，上記手法にて気流音の
予測を行ってきたが，製品形状のような複雑な構造に対
しては，音圧レベルがピークとなる周波数や音圧レベル
の絶対値の再現性に課題があった。また，製品形状のマ
フラー内部は複雑な流れが発生しているため現象把握が
難しく，予実差が生じる原因を特定することが困難で
あった。
　そこで，Fig. 5に示すように製品形状に含まれる内部
構造を模擬した基礎形状に対する予測精度改善を STEP1

とし，STEP2で基礎形状を組み合わせた簡易マフラー，
STEP3で製品形状マフラーというように段階的にモデル
構築を実施した。
　STEP1の基礎形状に対し，送風機により一定流速を与
えた条件でのマイク位置音圧の従来の予測精度の一例を
Fig. 6に示す。Fig. 6左図に示すマフラー内の曲げパイプ
とその長さの気柱共鳴の強さを調整するために連通孔を配
置した基礎形状は，実測（黒実線）と従来の予測結果（赤
実線）は大きな差がある。この予実差に対し，分離法の音
源生成と音響伝達のそれぞれ計算段階に対して分析した。
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Fundamental shape
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Simple muffler
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Product muffler
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Bend+HolesWall collision

φ10×2

flow flow flow

SPL SPL

Fig. 5　Flow of Development of Airflow Noise 
Prediction Model
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3.3　課題抽出と解決の取り組み
（1）分離法　音源生成段階の課題解決
　Fig. 7に CFD解析結果の流速分布と，そこから生成し
た音源分布を示す。従来のモデルは連通孔部で異常音源
が発生しているが，元となった流速分布をみると，連通
孔エッジ付近の特定要素の流速が，隣接する要素に比べ
て著しく大きくなっており，CFD解析が不安定になって
いる可能性がある。そこで，音源生成に寄与する流速分
布に則して，CFD解析のメッシュサイズを最適化し，過
度な流速による異常音源生成を是正したところ，Fig. 6の
ピンク実線に示すとおり精度が改善した。

Previous

After improvement

Velocity

Velocity

Sound Source

Sound Source

Velocity

Velocity

Divergence Divergence

Bias flowGrazing flow

Fig. 7　Distribution of Velocity and Aeroacoustic Source

（2）分離法　音響伝達計算段階の課題解決
　CFD解析の改善後においても，Fig. 6のピンク実線に
示すとおり，予測結果には 500Hz付近に実験にはない
ピークが残る。そこで，更なる改善に向けて音響伝達計
算段階の分析を実施した。その結果，500Hzのピークは，
Fig. 6の左図に示す右孔部から管先端までの距離 Lから
決まる共鳴周波数と一致しており，計測結果には顕著な
ピークはないことを踏まえると，解析上は，管内部の共
鳴の影響により増幅された音が，連通孔を通じて外部空
間に過度に伝わっていることが考えられる。
　そこで，孔部の音響伝達計算を改善するために，式 

（1）～（6）に示す微小すき間部に生じる音響伝達に対する
抵抗 Z＝θ＋jχ（粘性や，Fig. 7 下図の矢印に示すような
隙間部周辺のガス流速等により発生）（1）を Transfer 

Admittance（すき間により連通しているそれぞれの空間
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の状態量である圧力と粒子速度を結び付ける係数）とし
て，孔部に定義することで，Fig. 6の青実線に示すよう
に精度改善を実現した。
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　ここに， t ：連通孔の厚さ［m］
 d ：連通孔直径［m］
 σ ：多孔度［－］
 k ：波数［rad/m］
 c ：音速［m/s］
 CD ：流量係数［－］
 J ：ベッセル関数
 ν ：動粘度 μ/ρ0［m2/s］
 ρ0 ：媒質密度［kg/m3］
 μ ：断熱動粘度 μ′＝2.179μ［Pa s］
 Mg ：マッハ数（孔近傍の grazing方向の流れ）

［－］
 Mb ：マッハ数（孔近傍の bias方向の流れ）

［－］

（3）製品形状への適用
　STEP1で得たCFD解析のメッシュ最適化による異常音
源生成の抑制と，音響解析における微小すき間部の音響
伝達に対する抵抗定義の 2つの精度改善ノウハウを
STEP2，3の簡易マフラーと製品形状マフラーに適用した
結果を Figs. 8，9に示す。簡易マフラー及び複雑な内部
構造をもつ製品マフラーにおいても精度よく予測できる
ことを確認した。
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Fig. 8　Airflow Noise Prediction Results for Simple Mu�er
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4. 排気脈動音予測モデルの概要

4.1　解析フロー
　脈動音の解析フローを Fig. 10に示す。まず，排気シス
テムに流入する排気脈動を 1Dシミュレーション（GT-

POWER）で算出する。次に，排気システム内から管外の
計測位置までの音の伝達を 3D音響解析ツール（Actran）
で求め，入力と伝達を合わせて予測する。なお，本稿で
は，この伝達特性をマフラーの機能である消音特性と言
い換えて説明する。また，いくつかある消音特性を表す
指標のうち，Fig. 11に示す NR（Noise Reduction：2点
間の圧力の比，以降 NRと表記）を用いる。

Fluid Dynamics

CFD Mesh

CAD Model

Acoustics

Acoustic Mesh
CFD Computations

Mapping+ FFT

SPL Results

Acoustic Computations

Acoustic source characteristics

1D Engine Cycle Simulation

Thermal

Velocity
Temperature

Mapping

Fig. 10　Analysis Flow of Exhaust Pulsating Noise 
Prediction

ENG

Noise Reduction (NR)

sound absorbing 
material

Microphone

Fig. 11　Schematic Diagram of NR Measurement

4.2　従来の予測精度
　脈動音予測における入力について，1Dシミュレーショ
ンで求まる ENG本体近傍の排気脈動の予測精度は，Fig. 

12に示すとおり，おおむね良好であることが分かってい
る。一方，排気システムの消音特性 NRについては，特
にマフラーに関しては，Fig. 13に示すとおり，流れがな
い状態，すなわち音響加振時は予測精度が高い。対して，
Fig. 14に示すとおり，4気筒エンジン実稼働時の代表的
な次数成分の NRは，予実差が大きく，高次高回転にな
るほど予実差が拡大する傾向にあった。
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Fig. 12　Exhaust Pulsation Prediction Accuracy
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4.3　課題抽出と解決の取り組み
　マフラー内は，高温・高流速のガスが流れる場である
ことを踏まえると，実稼働時の NRに予実差が生じる要
因は，従来の解析では，音の伝ぱを解く上で必要な媒質
の温度や，媒質の粘性の影響をモデル化できていないこ
とと，高速な流れによりマフラー内部で 2次的に発生す
る気流音を考慮できていないことにあると考える。その
ため，NRの予実差改善に向けて，以下の 3つの検討課
題を抽出し解決を試みた。
　課題①：吐出音（次数音）に含まれる気流音成分の考慮
　課題②：媒質の物性値の温度依存性の厳密な考慮
　課題③：粘性減衰を模擬する音響減衰値の適正化
（1）吐出音（次数音）に含まれる気流音成分の考慮
　気流音は 3章で述べた方法で予測できる。しかし，商
品開発時に吐出音を評価する際は，エンジン回転を単位
時間当たり一定の速度で上昇させるスイープ運転で評価
するため，回転数上昇に伴い排ガス温度や質量流量が変
化する。ゆえに，各回転数の次数音に含まれる気流音成
分を厳密に予測するには，数十回の CFD解析が必要と
なり，計算コストに優れた分離法であっても現実的では

ない。そこで，低回転と高回転の 2条件（2回の CFD

解析）の気流音予測データから，その中間回転数の気流
音を流体騒音のべき乗比例則に従って推定する手法を考
案した。一般的に流体騒音の音源は，純粋な流れの乱れ
に起因するものと，流れの乱れと固体壁面の相互作用に
起因するものに大別され，これらの音源モデルの表記か
ら，前者は 4重極音源，後者は 2重極音源と呼ばれる。
前者は Lighthill（2,3）により，音の強さ Iが流れの速度の 8

乗，後者は Curle（4）により 6乗に比例することが導かれ
ている。これらの考えに沿って，気流音の強さ Iが流速
Uの N乗に比例（αは係数）するものとすると，以下の
式（7）～（11）が得られる。
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　ここに， I ：音の強さ（インテンシティ）＝p2⁄ρc ［W/m2］
 p ：観測音圧［Pa］
 p0 ：最低可聴音圧（20μPa）
 ρ ：媒質密度［kg/m3］
 c ：音速［m/s］
 L ：代表長さ［m］
 U ：流れの代表速度［m/s］
 M ：マッハ数［－］

　このように比例定数 Nは，dB表示した音圧と対数表
示した流速の関係から算出することができる。この関係
を用いて，Fig. 15に示す手法で気流音成分を求める。ま
ず，STEPⅠとして，気流音を予測する最大・最小の 2つ
の回転数条件について，分離法による予測を行い，式
（12）に従いそれぞれの回転数のオーバーオールレベルを
算出する。次に，STEPⅡとして，2つの回転数のオー
バーオールレベルと流速の関係から，式（13）に従い比例
定数Nを算出する。最後に，STEPⅢとして，中間回転数
の流速Uから式（14）に従い，狭帯域バンドごとの気流音
レベルを推定した後に，次数に該当する周波数成分を抽
出する。この手法の妥当性確認として，Fig. 16に示すと
おり，STEPⅠ～Ⅲの手法で推定した気流音（2回転数分
の気流音データは実験結果を使用）と，2章にて推定し
た気流音を比較し，両者が一致することを確認した。な
お，気流音と脈動音のモデル開発を同時に進めていた都
合上，本章最後の Figs. 18，19に示す最終的なNRの精度
改善結果は，STEPⅠの 2回転数分の気流音は実験結果で
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代用した。この方法で求めた気流音成分を考慮した実働
時の NRは以下の方法で算出した。まず，マフラー上流
の管内圧実験結果と予測した NRからマイク位置音圧を
算出し，推定した気流音と和をとる。次に，和をとったも
のとマフラー上流の管内圧実験結果からNRを算出する。

Velocity
10logU[U:m/s]

Airflow noise overall level [dB]

STEPⅠⅠ:Prediction of airflow noise for max/minimum engine rpm

STEPⅡⅡ:Calculation of proportional multiplier

STEPⅢⅢ：Narrow band data calculation for intermediate rpm

Extract order
components
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Fig. 15　Prediction Method of Airflow Noise 
Component
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Fig. 16　Prediction Result of Airflow Noise Component

（2）媒質の物性値の温度依存性の考慮
　排気系は高温かつ上流から下流にかけて大きな温度勾
配をもつ場である。そのため，NRの正確な予測には，モ
デル上で実機相当の温度場を再現した上で，媒質物性の
温度依存性を厳密に考慮して音響伝達特性を解くことが
必要である。これまで，音速や密度については温度依存
性を考慮して予測してきたが，本稿では，音速や密度の
他に，定圧比熱・定積比熱（5），熱伝導率（6），粘性係数（7），
体積弾性率に対して，温度依存性が解析結果に与える影
響を検証し，温度依存性を考慮する物性値を決定した。
（3）粘性減衰を模擬する音響減衰値の適正化
　音とは空気の微小振動であることを踏まえると，音は
音が伝わる媒質のもつ粘性により，伝ぱ時に媒質同士，
媒質と固体壁（排気管壁面）間で摩擦が生じる。この摩

擦により音のエネルギーの一部が熱エネルギーとなって
拡散し減少する。したがって，音響解析時には通常これ
らの摩擦によるエネルギーの損失を考慮するために減衰
を定義する。音響解析における減衰は， c c jc  のよう
に，場の音速 cを複素音速として与えることで定義し，
虚部/実部（  c c/ ）が減衰（臨界減衰比 ξに相当）を意
味する。
　次に，定義する減衰値の考え方について述べる。別途，
内部構造違いの複数のマフラーに対し，周波数一律の減衰
を複数水準設けてNRの予実の変化をみたところ，周波数
によって予実差が最小となる減衰値が異なることが分かっ
たため，本稿では，周波数依存減衰を適用した。周波数依
存値の決定においては，減衰発生の物理的なメカニズムを
元に，周波数軸に対する固定の減衰の変化率を決定し，そ
の変化率に予実差が最小となる係数を掛け合わせて，最終
的な減衰値を決定している。この周波数に対する減衰の変
化率については文献（8）の式（15），（16）を参考とした。
Fig. 17は，式（16）から求めた臨界減衰比ξをグラフ化した
もので，粘性による摩擦に起因して生じる減衰は，理論上
1/ω，つまり 1/fに比例することが分かる。
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　ここに，  ：複素密度［kg/m3］
 ρ ：媒質の密度［kg/m3］
 μ ：媒質の粘性係数
 ω ：角速度［rad/s］
 a ：管半径［m］
 K ：体積弾性率［Pa］
 ξ ：臨界減衰比［－］
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Fig. 17　Theoretical Value of Attenuation

4.4　成果
　前節までの各課題に対する検討結果を踏まえ，吐出音
（次数音）に含まれる気流音成分，物性値の温度依存性，
周波数依存の音響減衰を考慮した最終的な 4気筒エンジ
ン実稼働時のマフラーのNRの予測精度を Fig. 18に示す。
加えて，マフラーの内部構造が異なる 6気筒エンジン実
稼働時の NRの予測精度を Fig. 19に示す。Figs. 18，19

に示すとおり，マフラーの内部構造に依らず，大幅な精
度改善を実現した。
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　一部，Fig. 19の 6次の青矢印で示す領域で予実差が残
るが，これは Fig. 20 左図に示すように，その周波数帯
は，アウトレットパイプの実質的な入口であるパンチン
グ端部において，逆位相の音波が打ち消し合う効果，い
わゆるサイドブランチ共鳴の周波数 f（距離 lが波長の
1/4となる周波数）と一致していることから，音響解析
ではその効果代を再現できていないと推定される。また，
更なる分析のために，Fig. 20 右図に示すサイドブランチ
構造を模擬した簡易形状マフラーにて，送風機による定
常流れ有無の 2つ条件に対して，非定常CFD解析による
NRの精度検証を実施したところ，Fig. 21に示すとおり，
その効果代を定量的に再現することが分かった。以上を
踏まえると，音響モデルの更なる改善の着目点は，非定
常CFD解析と，粘性なし・圧力の変動振幅が微小等の仮
定の基，ナビエ・ストークス方程式から導出できる波動
方程式を解く音響解析の解法の違いにあると考えられる。
今後，音響解析にて同効果を再現するモデル化に取り組
む予定である。
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5. おわりに

　お客様が魅力を感じるサウンド等のマツダの独自価値
創造や将来の厳しい規制への対応を効率的に進めるため
に，計測結果の分析技術の構築や，CFD解析や音響解析
モデルを新たに改良することで，排気吐出音の予測精度
を大幅に向上させた。それらは，着実にモデル改善を行
えるように基礎形状・簡易マフラー・製品形状というよ
うにステップアップしたことや，流れ場内の気流音計測
や音響加振試験などの基礎試験や実機計測に及ぶ試験実
施により，現象把握・からくり解明・モデル化を進めた
ことによるものである。今後も基本・着実の精神を貫き，
技術開発を推進する所存である。
　最後に，本技術開発は（株）ヒロテックとの共同開発に
よるものであり，関係された皆様に感謝の意を表する。
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