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1. はじめに 
近年，自動車は高性能と環境性能といった二律背反である

問題を解決しながら，より性能を向上させている．自動車騒

音に対してはより高い静粛さが要求されており，エンジン性

能と密接に関係している車両排気音に対してもより高い性

能のマフラが必要とされている． 

しかし，マフラ容量の増大による性能向上は自動車の限ら

れた空間を活用することに悪影響を与える．これらの問題の

対策の一つとして，扁平型マフラが提案されている．しかし

扁平化によってマフラの重量や放射音が増加する上(1)，新た

な気流音(2)の発生などの問題があり，実用化のための課題と

されている． 

本研究では，自動車排気系に関して必要な音響，振動や流

体実験とそれらの数値解析の両面から扁平型マフラの性能

を予測する方法を検討し，設計手法を提案して適切な排気音

のサウンドデザインを目指す． 

 
2. 扁平型マフラの概要 
扁平型マフラで，一番重要な設計因子は縦横比であり，マ

フラの性能にも大きく影響する．本研究の対象とするマフラ

概要をFig. 1 に示す．Type Aのシェル断面は従来のマフラで

縦横比(a/b)が 0.55，Type Bは縦横比が 0.19，Type Cは縦横

比が 0.06 であり，断面積と長さを揃えているので容積はど

のマフラも同等の 0.047 m３である．フロントパイプとテー

ルパイプはエンドプレートからマフラ内部まで挿入してお

り，シェル内には補強のため二枚の孔あきバッフルを装着し

ている． 

評価因子としては，挿入損失(Insertion Loss, IL)(3)と周

波数応答関数(FRF)によってマフラ性能を記述する．マフラ

から発する音はテールパイプの出口部分からの音が直接聞

こえる吐出音，マフラ表面の振動の励起によって発生する放

射音の二つがある．吐出音はテールパイプ出口からパイプの

軸方向 45°，0.5 mの位置に設置したマイクロフォンで測定

し，放射音はマフラのシェル中心から 0.05 mの位置に設置し

たマイクロフォンで測定する．二つの音を完全に分離して考

えることは困難なため，ここでは，これらが合成された全体

の音を考慮する． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Fig. 1  Types of the flat type muffler 

 
3. 扁平型マフラの音響特性 
本章では扁平型マフラの基礎特性把握として音響加振実

験を行う．そして実験結果と数値音響解析を比較して解析の

予測精度を確認する． 

3.1 扁平型マフラの音響特性把握 

まず，Type A～Cのマフラの性能を確認するため実験を行

う．挿入損失ILはマフラを装着しないときの吐出音の音響パ

ワーをW0，マフラを装着したときの吐出音の音響パワー 

を Wt とするとき，次式(1)で与えられる． 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=
Wt
WIL 0Log10      (1) 

Type A～C のマフラに関して音響加振による挿入損失を

Fig. 2 に示す．音響入力は 100～1000 Hz のサインスイープ

波とする．矢印で示した 200 Hz と 380 Hz の部分はテールパ

イプの一次，二次，430 Hz の部分はマフラ軸方向長さの一次

音響固有周波数である．これらの特性はどのマフラでも共通

に現れているが，扁平化した Type B，C では，縦横比によっ

て低周波数での性能が大きく異なることがわかる． 

3.2 数値音響解析におけるマフラの性能予測 

扁平型マフラは従来のマフラとは構造的な面で大きく異

なるため，理論的な予測が難しく，Fig. 2 のように特性も異

なる．そのため，数値音響解析で挿入損失の予測が可能か検

討する． 

まず，有限要素法による音響モード解析を行う．扁平化に

よりマフラの幅（=b）は増加し，Type A～C それぞれのマフ

ラの幅方向一次音響モードは Fig. 3 となる．これより扁平

化によって音響固有周波数が 545 Hz，316 Hz，153 Hz と低

周波数へ移動することが確認できる． 

次に，3.1 節で測定した音響入力を数値音響解析に適用し，

Type B の実験と数値解析による挿入損失の比較を Fig. 4 に

示す．300 Hz 以下では数値の大きさに差が見られ，再現性が

低い部分はあるが，矢印で示すテールパイプやマフラ本体部

分の共鳴は再現性がある．実験では現れて，数値音響解析で

は現れない周波数特性は音響要素以外に起因するものだと

考えられ，解析精度の向上には流体や振動の影響も検討する

必要がある． 
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Fig. 2  Comparison of the ILs for each muffler 
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Fig. 3  Estimated acoustic modes of the flat type muffler 
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Fig. 4  Comparison of the measured and estimated ILs of 

Type B muffler 
 

4. 平均流動下でのマフラの性能予測 
4.1 平均流動下でのマフラ特性 

実車両の排気系では気流の吹き出しによる平均流動が存

在し，その影響を考慮する必要がある． 

まず，平均流動による扁平型マフラの性能変化を観察する

ため，ブロア実験にて 0.067 m3/sの定常流を流した状態で吐

出音の測定を行う．Fig. 5 にはType A～Cの挿入損失を示す．

丸印で示すようにType Aでは 550 Hz，Type Bで 300 Hz付近

にマフラの幅方向1次音響モードの影響と考えられる特性が

現れ，それ以外ではどのTypeも矢印で示すテールパイプの音

響固有周波数が支配的である．Type CはType A, Bのような

音響モードの影響がほぼ見られず，挿入損失が着目周波数で

低下する． 

4.2 平均流動を考慮した性能予測 

平均流動があるときのマフラの性能予測のためには媒質

の移動を模擬する必要があり，これは数値解析上で媒質に移

動条件を与えることで再現できる．この条件の場合のType B

の実験と数値解析の比較をFig. 6 に示す．媒質の移動条件は

フロントパイプの入口に 0.067 m3/s相当の 32 m/sを与えて，

テールパイプの出口は開放端とする．矢印に示したテールパ

イプの音響固有周波数が一致しており，丸で囲んだ 200 Hz

以下と 400 Hz前後で，音圧レベルの差は生じているが，吐出

音の予測がある程度可能である． 

4.3 マフラ内部の流動可視化シミュレーションによる内部

構造の検討 

マフラ内部の流れによって乱流が発生すると，それによる

新たな騒音成分が発生する．それを防ぐためには内部の流れ

分布を観察し，乱流が発生する部分の構造を変更する必要が

ある．そのため，内部流体の可視化シミュレーションを行う． 

Fig. 7 に空気の定常流を流した場合の乱流運動エネルギ

を示す．解析条件はフロントパイプの入口に 0.067 m3/s相当

の 32 m/sを与えて，テールパイプの出口は開放端とする．こ

れより，Type Aでは，フロントパイプの延長上のエンドプレ

ート部で乱流エネルギが増大する箇所が見られる．Type Bに

おいても同様の傾向が見られるが，乱流エネルギの増大範囲

が拡大している．Type Cでは，テールパイプへの流入部から

エンドプレートにかけての乱流エネルギが増大しているが，

これはシェルとパイプ間の隙間 (Gap)の影響と考えられる．

Type A, BではGap部分にも空気の流れが見られるが，Type C

ではGapが少ないためフロントパイプから流入した空気はフ

ロントパイプとテールパイプの間のみを通り，テールパイプ

へ流入している．これにより乱流エネルギが増大する部分も

広く分布し，乱流騒音が発生する可能性が高くなる．ブロア

実験でのType Cの挿入損失の悪さはここに起因していると考

えられる．よって扁平形状にするにはGapをある程度確保し

て設計する必要がある. 
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Fig. 5  Comparison of ILs of each type of muffler with mean 

flow (0.067 m3/s) 

 

20

60

100 700Frequency Hz

SP
L 

dB

Experiment AnalysisExperiment Analysis

Type B

 
Fig. 6  Comparison of the measured and estimated 

discharge sounds of Type B muffler with 
mean flow (0.067 m3/s) 
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5. マフラの振動特性と放射音 
5.1 実験振動モード解析による振動特性把握 

扁平型マフラは同じ体積に対し，広い放射面を持つため，

面外振動による構造起因の騒音が増大する恐れがある．マフ

ラの扁平化によるシェル部分の振動変化を確認するために

力加振による実験振動モード解析を行う． 



実験セットアップを Fig. 8 に示す．マフラを Free-Free

に設置し，測定面の裏側に加振器を取り付ける．入力は 0～

1000 Hz を含むサインスイープ波とし，放射面に対しての伝

達関数を測定する． 

Fig. 9(a)は実験における各マフラの振動モードであり，

放射面が大きくなると一次面外振動モードが低周波数へ移

動することがわかる．また，Type B,C では放射面の中心部で

はない部分に振動モードが励起している．本来ならばシェル

の中心部に振動モードが励起するはずだが，孔あきバッフル

板とシェルの接合部であるスポット溶接が存在するために

中心部には励起しないと推測できる． 

Fig. 10 には力加振した際の放射音の伝達関数を示す．こ

れより，シェルの剛性低下により Type A では 610 Hz 付近に

現れていた固有周波数が，Type B, C では低周波数に多く現

れている．また，Type C では比較的影響が小さいシェルの面

外一次振動モードが，Type A, B では放射音への寄与が高い

と確認できる．このようなシェル面外振動の影響は内部の音

場にも影響をもたらす可能性があるので，振動特性の把握は

性能予測の重要な要素の一つであることがわかる． 

5.2 数値構造解析におけるマフラの振動特性 

振動モードの実験結果が数値解析で再現可能か検証する．

有限要素法を用いた数値構造解析によるマフラの振動モー

ドを Fig. 9(b)に示す．解析ではスポット溶接部分をばね結

合として模擬している．Fig． 9(a)の実験結果と比較すると， 
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Fig. 9  Comparison of vibration modes on the surface 

of flat muffler 
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Fig. 10  FRF of radiated sound of each muffler 
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Fig. 11  Comparison of the measured and estimated 

ILs by vibro-acoustic coupling analysis 
 

Type C では振動モードを励起する箇所にずれが確認できる

が，Type A, B では放射音に寄与の高いと考えられる面外一

次振動モードは再現できている． 

5.3 振動―音響連成解析によるマフラ性能予測 
吐出音はパイプやマフラ内部を通過してくる音だが，シェ

ル面外振動がマフラ内部の音場と連成して音響特性に影響

が生じる周波数がある．そこで，振動音響連成解析により精

度の良い吐出音特性を予測する(4)．連成解析結果をFig. 11

に示す．丸印の面外一次振動に相当する 160 Hz近傍のピーク

は再現できている． 

今回の仕様では面外一次振動モードの影響のみ確認でき

たが，それ以外の振動も音響固有周波数と重なる場合は消音

性能に影響する可能性があり，シェル面外振動の影響は考慮

すべき要素の一つである． 

 

6. 扁平型マフラの最適形状提案 
6.1 縦横比，拡張比，容量変更によるサウンドデザイン 

5 章までの検討で扁平マフラの基礎特性と解析精度の調査

を行い，数値解析での予測が十分可能と判断できた．そこで，

次にマフラ本体部分に関する縦横比，拡張比，容量の 3つの

要素について，構造を変更した場合の挿入損失の変化を数値

解析で確認する．使用するマフラは No. 1～No. 5 であり，

番号が大きいほど縦横比が小さい仕様とする． 

Fig. 12 に縦横比の変更に対する挿入損失を示す．これよ

り，縦横比を下げるほど，マフラ幅方向の音響固有周波数は

低周波数へ移動することが確認できる． 

また，エンジン騒音の主成分となる周波数域を考慮し，300 

Hzまでのオーバーオール値と縦横比の関係をFig. 13に示す．

これより，扁平にするほど消音性能が向上できることがわか

る． 

6.2 パイプ挿入位置の変更によるサウンドデザイン 

扁平型マフラはマフラ幅方向の音響モードがエンジン騒

音の周波数域と重なる可能性があるため，パイプ挿入位置の

影響(5)は従来のマフラより大きい．そこでマフラの音響モー

ドを考慮して，出入口パイプの挿入位置を変更した場合の特

性変化を検討する． 

まず，あるマフラ形状において，幅方向の音響モードを低

次から三つ算出した結果を Fig. 14 に示す．破線は音響モー

ドの節の部分を示している．三つの音響モードは一般的な両

端閉の音響管と同様の傾向であり，幅方向の両端が常にモー

ドの腹となる．今回の着目周波数 0～700 Hz におけるマフラ

の音響モードは三つなので，これらのモードの腹を避けてパ

イプ端部を配置することで音響モードを励起しない効果が

期待できる． 

Fig. 15 に示すように，出入口どちらかのパイプ端部を音

響モードの腹に配置した三種類の設計案を Type 1～3 とする．

また，パイプ端部を三つの音響モードの腹を避ける配置にし



た Type 4 の計四仕様に関して数値音響解析にて吐出音特性

の確認を行う．ここでの音響入力は周波数特性がフラットな

ものとする． 

解析結果を Fig. 16 に示す．丸印で示す一次音響固有周波

数は出入口パイプのどちらか一方でも音響モードの節に配

置した Type 1, 3, 4 では励起しない．二次，三次音響モー

ドに相当するピークの値も低減されており，音響モードの腹

の部分にはパイプ端部を配置しない方が良い設計であるこ

とが確認できる． 

実際のマフラに Type 2 と Type 4 を適用させた場合の実験

結果を Fig. 17 に示す．一次の固有周波数である 210 Hz で

19 dB の低減，二次の固有周波数である 420 Hz の低減が確認

できた．これにより音響モードを考慮したパイプ挿入位置の

変更によるサウンドデザインができた． 
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Fig. 12  Change of ILs according to the aspect ratio 
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Fig. 13  Change of the overall ILs according to the aspect 

ratio 
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Fig. 14  Acoustic modes of inside the muffler 
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Fig. 15  Design candidates of pipe arrangement 
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Fig. 16  Comparison of the discharge sound for different 

offset of pipes 
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Fig. 17  Comparison of the FRF for bad and optimized 

muffler 
 

7. 研究成果 
(1) 音響加振実験と数値解析より，扁平型マフラの性能はテ

ールパイプと幅方向音響モードの影響が大きいとわか

った． 

(2) 平均流動を考慮した実験から，扁平化がある一定値を超

えると実車に搭載する場合に性能が悪化する可能性が

あるとわかった． 

(3) 扁平化により放射面の面外振動が低周波数になり，放射

音への寄与も考えると，構造変更をして面外振動を励起

しないような工夫が必要である． 

(4) サウンドデザインを行うにあたり着目すべき設計因子

の抽出と，その効果を確認できた． 
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