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衝撃荷重に対する構造物のモーダル法を用いた非定常振動騒音解析
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1．はじめに

近年，振動と騒音の低減は環境に配噸した製品の開発を行

う上で重要である．櫛造物に衝撃荷重が作用すると，構造物

の振動とその振動による栂造物まわりの騒音は著大になる

場合があり，環境に配慮した製品設計の上で衝撃荷重による

非定常の振動騒音現象の解明が重要である．

構造物の振動による構造物まわりの開空間に発生する騒

音現象では，解領域が無限空間となるため境界要素法が適し

ている．実際，構造物の周波数加振による構造物まわりの定

常騒音現象については，境界要素法を用いた様々な解析手法

が明らかにされ（'.〕)，各種の製品に対し振動騒音の低減の数

値手段として日常的に用いられている．しかしながら，衝撃

荷重による構造物の振動によってそのまわりの開空間に発

生する非定常の騒音現象の解析法に関する研究は少ないが，

いままで以下のものが報告されている．斉藤他(4)は，固体の

過渡衝撃音に関して,Laplace変換を用いた境界要素法による

非定常騒音解析法を用いて，鋼球と円柱の衝突によって発生

する非定常騒音解析を行なった．また，Raveendra他(5）は，

三角パルス状の振動速度が与えられた場合の球殻まわりの

非定常騒音現象について，その振動速度を周波数分解し，各

周波数ごとの騒音現象を境界要素法で解き，これを重ね合わ

せて非定常騒音を求めている．

各周波数ごとに境界要素法による定常解を重ね合わせて

非定常解析を行う手法は各種の非定常問題に適用できる一

般性をもっている．しかし,サンプリング間隔（時間増分）が

小さい場合には，一般の構造物では大規模でフルの非対称複

素連立一次方程式を多数回解く必要があることから，膨大な

計算時間が予想される．またこの場合，サンプリング間隔や

境界要素法のメッシュ幅の決め方によっては解が不安定に

なることが経験的に知られており，実際問題で安定した数値

解を効果的に得るのは困難となっている．これに対し，実際

問題について，境界要素法で定常の騒音解析を行う上で必要

となる大規模でフルの非対称の複素連立一次方程式を効果

的に解くため，高速多重極解法を境界要素法に適用する各種

の研究(6.8)がなされている．

本論文では，衝撃荷重による構造物の振動によって生じる

構造物まわりの非定常の振動騒音現象を効果的に解析する

ためにモーダル法を用いた境界要素法による数値計算法を

提案する．ここでは，対象とする構造物が，比較的剛で，構

造物と空気の振動が連成しないとして，まず衝撃荷重による

構造物の振動現象をモーダル法を用いた有限要素法により

解析する．次に，その時系列の速度応答結果をＦＦＴにより周

波数分解し，それを速度境界条件として，個々の周波数に対

して境界要素法により音圧を求め，それらを重ね合わせて評

価点での音圧の時刻応答を求めている．一般には，構造物の

振動応答と構造物まわりの空間の音圧応答には関連がある
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ことが経験的に知られている．そこで，ここでは構造物の固

有振動モード（以下は固有モードと略す）を用いたモーダル

法により境界要素法のマトリックス方程式の自由度を大幅

に減らして各周波数での境界要素法定常騒音解析を効果的

に行う工夫を行った．また，各周波数での境界要素法による

騒音解析では，周波数が境界要素メッシュサイズから定まる

解析可能な最大周波数ｆｔを超えると不安定な解が得られる

ことが知られたことから,ここではFFTにおいてこのｆを超
える高周波成分を自動的に削除することを考え，こうして重

ね合わせの項数を減らし，モーダル法と併せて境界要素法に

よる安定した非定常解析を効果的に行っている．

ここで述べた手法に基づき，衝撃荷重に対する構造物の振

動によるそのまわりの非定常騒音現象をモーダル法を用い

た境界要素法により解析するシミュレーションプログラム

ACOUSTICSを開発し，各種の例題への適用を通して，本法

の妥当性と有効性について議論する．

2．モーダル法による構造物の非定常振動騒音解析

2.1．モーダル法による有限要素振動解析

いま対象構造物に既知の衝撃荷重が作用するものとする．

構造物は，その構造部品に対応し，梁，シェル，ソリッド，

バネ，減衰等，各種の有限要素でモデル化することにより，

衝撃荷重による構造物の非定常の振動現象は，節点変位ベク

トルをＵとして，以下の運動方程式で表すことができる．

ＭＵ＋ＣＵ＋ＫＵ＝F(t） (1)

ここでＭ，Ｃ，Ｋはそれぞれ解析対象構造物全体の質量，減

衰および剛性のマトリックス，Ｆは節点荷重ベクトル，ｔは時
刻である．

ここで節点変位ベクトルＵを、個の固有モードベクトル

の』（j=1,ｍ）で近似する．

Ｕ＝の,z,＋の2z2＋…＋のmzm＝のＺ (2)

ただし，のは、個の固有モードベクトルの』（ｊ=1,ｍ）を横

に並べた長方形マトリックス，ＺＴ＝［Z1,Z2,…,Z､］で，Ｚｉ

(j=1,ｍ)は固有モードのjに対応した一般化座標である．式

(2)を用いて式（１）をモーダル変換することにより，式（１）

の運動方程式を、元へ縮小し，効果的に構造物の時々刻々の

速度応答を求めることができる(9)・

2.2．境界要素法による非定常騒音解析

いま，衝撃荷重によ
AcousticdomainRigidwallbolmdary

る構造物Ｓの表面(構 Ｄ

造物境界)の振動によ

る，構造物まわりの開 １１
空間Ｄに発生する非

定常の騒音現象を解VcIocity oundary

析するものとするFiglAcousticdomain

(Fig.1）．ここで，ｎは騒音領域Ｄの境界での外向きの単位

法線ベクトルを表す．いま，非定常騒音現象が最終的に消滅

するまでの時間区間をＴとすると，Ｄ内の時刻ｔでの音圧

Ｐ(t)は有限複素Fourier級数展開により角振動数のi（ｆを振

動数とすると①i＝2冗f）の音圧振幅piの重ね合わせとして

以下のように近似することができる．

Ｎ

Ｐ(t)＝Ｚｐ;ej"!‘
ｉ＝一Ｎ

(3)

ここで，Ｎは正および負側の項数であるが，ＦＦＴを用いるた

めＮは２のべきとなっている．ｐｉは①iに対する音圧振幅関

数，また，ｊは虚数である．ｉを整数としての!=2万i/Ｔ(i＝

±',…,±Ｎ）である．ここで，角振動数⑩iに対する音圧振幅

Ｐｉは，以下のHelmholtz方程式を解くことにより求めること

ができる．

▽2pi+k:Pi=０ (4)

ただし，ｃを気体中の音速とするとk1＝のi/cである.式(4）
は，境界口上で速度が既知，境界Iも上で音響インピーダンスが

既知，あるいは境界喝上で剛壁の各種の境界条件(Fig.1）のも

とで解くことができる．

ここで,衝撃荷重が作用した場合の構造物表面節点での速度応

答は，式（１）を解くことによりすでに求まっていることから，こ

の速度応答をＦＦＴで周波数分解することにより，角振動数のiに

対応した構造物表面節点での速度振幅ベクトルｖ,を求める

ことができる．この速度境界条件のもとで角振動数のiに関し
てHelmholtZ方程式を解く問題は，境界要素法を用いると，以

下の複素連立一次方程式を解く問題となる（'｡)．

Api＝jp①iBvi (5)

ここで，ｐｌは境界要素節点での未知の音圧ベクトル，ＡとＢ

は境界要素係数マトリックス，１０は気体密度である．ＡとＢ

の境界要素係数マトリックスを求める際に，特異積分が含ま

れるが，ここでは，その特異関数を，Taylor展開の４次の項

まで用いた近似により特異積分を避け，Gauss積分により求

めている(2)．離散的な角振動数のiに関して，式（５）により

ｐｉを求め，これを式（３）により，各のiについて重ね合わせ

て，構造表面の境界要素節点での音圧の非定常の時刻応答を

求めることができる．また，角振動数のiに関する構造物ま
わりの空間の任意の騒音評価点での音圧は，境界要素節点で

の音圧から境界要素の表面積分により得られることから('0)，

騒音評価点での時々刻々の音圧は，式（３）と同様にすべての

のiに対し重ね合わせて得ることができる．

2.3．モーダル法を用いた境界要素法非定常騒音解析

衝撃荷重による構造物の振動によって発生する構造物まわり

の騒音は,構造物の振動に対応した応答となることが経験的に知

られている．構造物の振動は関係するいくつかの主要な固有モー

ドにより近似的に表現できることから，騒音場も固有モードによ

り近似的に表現できるものと考えられる．ここでは，境界要素節

点での音圧ベクトルｐおよび速度ベクトルｖを構造物表面節点

のｎ個の固有モード巾』（j=1,,）を用いて以下のように近似する

ことにする．

ｐ＝巾,ｙ,＋の2y2＋…＋のnyn＝のｙ (6)
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Ｖ＝の,Ｘ,＋の2X2＋…＋OnX。＝のＸ (7)

ここで，のは，式(2)の固有モードの』（i=1,,）を横に並べた

長方形マトリックスである．ただし，構造物表面の拘束点（拘束

条件）では，速度応答は０であるが，音圧は０とならないことか

ら式(2)の固有モードに拘束点での音圧モードを付加し,一般に

、≧ｍとなっていることに注意を要する．また，ｙ,ｘはそれぞ

れ音圧ｐおよび速度ｖの一般化座標である．ただし，速度ｖは
衝撃荷重による構造物表面節点の速度応答であることから，モー

ダル法による振動解析結果がそのまま用いられ，既知である．式

(6),(7）はｐ，ｖに対する近似表現であるが,、を増やすことによ

り精度を上げることができる．、をｐの次数（境界要素節点数）

まで増やせば,式(6),(7）は正確な(誤差のない)表現になるが，

一般には，ｐの次数に比し，かなり少ない数のモードで主要騒音

現象を表現できよう.式(6),(7)を式（５）に代入し,前方よりゆＴ

をかけると，モーダル系での境界要素マトリックス方程式は以下

のようになる．

Ｆ，ジ ヘゴ

Ay＝jpのBｘ (8)

ここで，Ａ＝のＴＡの，Ｂ＝ｊＴＢのである．こうして構造物の

振動解析で得られた櫛造物表面節点の固有モードをそのま

ま用いて，式（５）の境界要素マトリックス方程式の次数を大

幅に減らすことができる．

Z､4．誤差を生じる高周波成分の削除

ここで述べた構造物表面の速度応答をＦＦＴにより周波数分

解し，角振動数のi(i=±1,…,±Ｎ）に対する境界要素法定常解

の重ね合わせを行うと，重ね合わせの項数Ｎや境界要素メッ

シュ幅の大きさによっては解が発散することが経験的に知

られている．

Ｖ＝

０

Fig.２は一辺０．１ｍの正方

形断面を有する長さ1ｍの

管内１次元波動伝播問題を

あらわしている．管内の一

端（x=0）に，角振動数

⑩＝２冗rad/s，速度１ｍ/ｓの
Fig.２Squareduct

⑩＝２冗rad/s，速度１ｍ/ｓの

速度境界条件を与え，他端

(X=l）は剛壁境界とした.Tablelはこの問題で１波長をＭ分

割（要素数Ｍ）にして，一定要素の境界要素法で解き，他端

での最大音圧を理論解と比較しその誤差（％）を表わしたも

のである．

TablelNumberofelementsfbrthewavelength

ElementsM
Error

[％］

0.5 2３９５

９８．１

２ ６３．７

４ ４４．２

８ 1５．３

4０ 3.5

この結果から，一定要素では波長を超えるメッシュ幅を用

いると解が発散し，最低でも８分割（Ｍ=8）以上の要素幅が

必要なことがわかる．

ここで述べたＦＦＴによる周波数分解では，時間間隔Ｔを

2Ｎで分割することから，角振動数のｶー 2万i/Ｔ（i=±1,…,±

N)で,最大角振動数の…＝2汀Ｎ/Ｔとなる．実際問題では
境界要素節点の速度応答を正確に表現するためＮを大きくと

り，このことにより結果として与えた要素メッシュで解析可

能な周波数を超え解が発散することにつながる．

いま，与えた境界要素メッシュの要素幅をｈとする．また

実際の問題では誤差が最大でも１５％以下となるようにTablel

を参考に要素幅ｈが各波長に対し８分割以上になるようにす

るものとする．そうすると，このメッシュで解析可能な最大

振動数ft=c/(8h)，またその角振動数のc=21rc/(8h)とな
る．ここでは，こののcを越える高周波の角振動数に対して

は自動的に省略し，最大振動数のc以下のＮ'≦Ｎなる２Ｎ'個

の角振動数⑩ｉ（i＝±1,…,±Ｎ'）に対し以下の重ね合わせを
行い，安定した非定常の騒音解析結果を効果的に求めている．

NO

P(t)＝zpiej‘，ｉｔ
ｉ＝－Ｎ，

(9)

3．解析例題

ここで述べた考え方に基づき，構造物の衝撃荷重に対するモー

ダル法を用いた非定常振動騒音解析プログラム

ASA/ACOUSTICSを開発した．ここでは，まず有限要素法による

構造解析プログラムＡＳＡ(I叩によりモーダル法を用いて衝撃荷

重による非定常振動解析を行い,構造全体の各節点での速度応答

を得る．次に，境界節点での速度応答結果を，ＦＦＴにより周波数

分解し，2.4.節で述べた不安定な計算結果を避けるため最大角振

動数のc以下の角振動数の$（i=±l,…,士Ｎｉ）についてのみ重ね
合わせを行い,モーダル法により評価点での非定常騒音を求めて

いる．

３．１．球殻の振動による定常騒音解析

無
モーダル法による境界要素法の

妥当性を調べるため，理論解のある，

球殻の振動による定常騒音解析を

行った（Fig.3)．球の半径ｒ，角振動

数⑩，気体密度,｡、音速ｃが全て１

で無次元化された球殻の表面にお

いて，面法線方向に一様な速度

ｖ＝(l-j)e-j1を与えた場合の，球の表面

での音圧ｐの理論解は，ｐ＝e-j$となる．

ここでは，球の一様膨張のモード

(Fig.4）を用いてモーダル法による境界

要素法騒音解析を行なった.Table2は，

球表面の音圧値の理論解と従来の境界

要素法および本モーダル法を用いた境

Ｆｉｇ３ＢＥＭｍｏｄｅｌｏｆａ
ｓｐｈｅｒｅ

／へ〈
|Ｌノ

Fig.４１I1flation

mode

界要素法による計算結果を比較したもので，本モーダル法は

１個のモードで理論解に良好な一致を得ていることがわかる．

Table2SoundPressureatthesur値ceofsphere

Exact

ＢＥＭ

ModaIBEM（､=1）

lPI

１．０００

０．９８３

０．９７８

ＰｒｅａＩｐａｒｔ

0.540

0.510

0.510

Pimaginarypart

-0.841

-0.841

-0.834

－ ８ ７ －
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なお，この術喋荷重によるモーダル法有限要素構造解析とレール

中心部分の境界要素非定常騒音解析のメッシュは一致している．

Fig.6,7はそれぞれ，レール中央部での鉛直方向加速度の実験

結果と本計算結果を表している．ここで計算結果（Fig.7）は，
負の加速度が実験結果より大きくなっているが，ゴム製のレ

ールパッド（Fig.5）は実際には締結器により上方向の変形が

押さえられているバネ特性挙動を有するが，解析モデルでは

これを線形バネ要素でモデル化したため上方向にも同様に

変位したことによるものと考えられる．鉄道構造物では，騒

音基準から最大音圧が重要なことから，レール中心近傍の騒

音評価点での最大音圧の計算結果と実験結果の比較を行っ

た．その結果，最大音圧について，計節仙は66.5dB，実験値

は64.9ｄＢと，両者は良好に一致した．なお，ここではＮ＝512,

Ｎ!=５６で，不安定な結果をもたらす商周波成分を除去しなが

ら，Ｎ＝512で５４時間の計算時間（Penlium4-2.4ＧＨｚ）に対.し，

ＮＩ＝５６は約６時間で，計算時間の節約を達成した．実際こ

の高周波成分を除去しないで重ね合わせた場合には，評価点

の音圧値は発散した結果になることを確認している．

3.3．衝撃荷重による板の非定常振動騒音解析

Fig.８は,440Ｈｚの固有振動数を持つ長さ240ｍｍ,厚さ５ｍｍ

の長方形アルミ板に，振|隅が計２Ｎ，作用時間が２，secの三

角波衝喋荷重を与えた場合の非定常振動騒音の問題を表わ

している．長方形板は，９個のソリッド要素でモデル化し，

1列中の●印を拘束点としている．ここでは騒音解析の岐大周

波数として，1.2kHzを考え，それを表現するため要素幅を

33ｍｍ以下とした．まずＡＳＡにより術喋荷麓に対しモーダル

法有限要素振動解析を行い，その表面での速度応答結果

(Fig.9）をＦＦＴにより周波数分析し，各周波数成分を速度境

界条件として，境界要素法により音圧を求め，これを砿ね合

わせて，評価点での非定常の音圧の時刻歴を求めた．また，

板の曲げの１次の固有モード（Fig.１０）のみを用いた本モー

ダル法による境界要素法非定常騒音解析結果と比較した．

ＯＣ

８１］

3.2．フローテイングラダー軌道の非定常振動騒音解析

次世代の新しい軌道構造として，バラストレスのフローティ

ングラダー軌道が開発された(】2)．これは，従来の横マクラギに

対して，線路方向蝋位長さあたりに同程度の龍耽で，車両走行時

に大きな曲げ剛性を持つラダーマクラギを１．５ｍ間隔に防振装慨
で支持する椛造である．

鉄道車両が欠陥を有するレール上を高速走行すると三角波状

の術蝶荷重が発生し，鉄道軌道柵造物の振動とその周辺の騒脅

が蒋大となることが知られている(13)．そこで，フローテイング

ラダー軌道の中心に鉛直方向に術盤実験で得られた振幅56N,作

用時間0.12,secの三角波衝蝶荷砿を与え，2.2.節で述べた境界要

衆法による非定附騒晋解析法により，フローティングラダー軌道

の非定常の振動騒音解析を行った．Fig.５は，このフローティン

グラダー軌道の有限要素解析モデルを表している．ラダーマクラ

ギの縦梁とレールの一部は梁要素で,軌道パッドと防振装祇(鉛

直方向のバネ係数１５ＭN/､）はバネ要素でモデル化した．騒腎

解析は，騒音の評価点（レール中心位侭からレールの直角方向に

9.25ｃｍの位置）に対し，騒音の影響が大きいと思われる荷重点

近傍の１．５ｍレール区間（Fig.5）の振動についてのみ行うものと

し，そのレール部分は騒音解析で必要な最大周波数を１kHzとし

て，それを表現するための要素幅を3.75ｃｍ以下にするため，長

手方向（Ｘ方向）に４０分割したソリッド要素でモデル化した

(Fig.5）．レール部でのソリッド要素と梁要素の接続部は，ソリ

ッド要素のＸ方向ｌ要素分に梁要素を差し込んでモデル化した．

Fig.７
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Fig.９Verticalvclocityresponseattheloadpoint
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pointA(Numerical）
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Fig.１１，１２は，それぞれ板の中心部分を打撃したときの板中

心から真上に１０ｃｍの評価点での境界要素法非定常騒音解析と

モーダル法を用いた境界要素法非定常騒音解析における音圧

の時刻歴を表し，それぞれ最大音圧は，0.01562Pa，0.01557Ｐａ

で，モーダル法による境界要素法非定常騒音解析法は，この問

題では1個のモードできわめて良好な結果を得ていることが

わかる．
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pointA(Experimental）

Fig.１１
Fig.1４
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Fig.１６
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Fig.16-18は，それぞれレール表面から断面方向(Y)に-5.5ｃｍ

の音圧評価点Ｂ(Fig.13）での音圧値の実験結果と境界要素法

非定常解析結果および固有モード数、=１０の場合のモーダル

法による境界要素法非定常解析結果を表している．最大音圧

は，実験値で0.0708Pa，境界要素法非定常解析で0.0506Pa，

モーダル法による境界要素法非定常解析で0.0490Ｐａであっ

た．最大音圧の計算値は実験値の約７０％の結果となっている
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Fig.'２Soundpressureattheevaluationpoint

（ModalBEMn=l）

3.4．衝撃荷重によるレールの非定常振動騒音解析

Fig.１３は，全長1.4ｍのレールの鉛直方向（Z）に振幅３８Ｎ，

作用時間３，secの衝撃荷重を与えた場合の，レールの非定常振

動騒音問題を表している．レールはソリッド要素でモデル化し，両

端から0.2ｍの位腫の下面端部の計４点を拘束した（Fig.13).ここ

では，600Ｈｚ以下の主要な振動現象を表現するため，要素サイズ

を6.7ｃｍ以下とした．
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SoundPressureatthepointB

（Experimental）

まず，この衝撃荷重によるレールのモーダル法有限要素振

動解析を行い，その表面での速度応答結果をＦＦＴにより周波

数分解し，各周波数に対する境界要素定常解を重ね合わせて

評価点での音圧の時刻応答を求めた．この例題ではＮ＝64,

Ｎ'=４１であった．またモーダル法による境界要素法非定常解

析により，同様に評価点での音圧の時刻応答を求めた・

Fig.14,15は，レール中央の評価点Ａ(Fig.13）での鉛直方向

加速度の実験結果と計算結果で，最大加速度は実験結果の

3.30ｍ/s2(Fig.14）に対し,計算結果は３．７３ｍ/s2(Fig.15）で，

ほぼ同様な応答を示していることがわかる．
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モーダル法を用いた構造物の非定常振動騒音解析プログラ

ムを開発し，これを各種の定常・非定常騒音問題に適用し，

実験結果や理論解等との比較を通し本法の妥当性と有効性

を確認することができた．本モーダル法では，全て（境界要

素節点総数）の固有振動モードを用いれば，モーダル法なし

のFFTを用いた境界要素法非定常騒音解析法と数学的に等価

である．ただ実際問題では，構造物の振動挙動に対応した低

次の間有モードで榊造物まわりの騒音場を近似的に表現で

きよう．用いるモード数の目安としては，桝造物の振勤を十

分表現できる振動モード数ｍを基本にして，それに拘束節点

での音圧モードを加えて，さらにそのプラスアルファの例え

ば1.5*ｍ程度のモード数が現実的となるであろう．実際，解

析例で示した，術喋荷重による構造物の低次の全体振動によ

って柵造物まわりの空間に発生する非定常の騒音現象の解

析では，少ない数の低次の固有モードで，良好な解を効果的

に得ることができた．今後は，様々な実際問題に適用し，実

川性を尚めることが篭要である．
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が，これは実験を通常の建屋の中で行ったことから床や天井

からの反射が加わっていること，また，計算結果では600Ｈｚ

以上の影響を削除したことにより，実験結果が大きくなった

ものと考えられる．固有モード数１０のモーダル法による境

界要素法非定常解析結果は，2.2.節で述べたモーダル法を使

用しない境界要素法による非定常解析紡果に良好に一致し

ていることがわかる．

4．おわりに

本論文では，衝撃荷重による椛造物の振動によって発生す

る榊造物まわりの開空間の非定附の騒晋現象を境界要素法

で効果的に解析するためのモーダル法を川いた数値計算法

が提案された．ここでは術盤荷亜による柵造物の振動をモー

ダル法有限要素解析で求めた後，柵造物表面の速度応答を

FFTにより周波数分解し，各周波数ごとの‘櫛造物まわりの定

常騒音を境界要素法で解析し，これを砿ね合わせて非定常騒

脊応答を求めた．一般に，構造物の振動とその振動によって

柵造物まわりの開空間に発生する騒音現象には関連がある

ことから，椛造物の固有振動モードをそのまま用いたモーダ

ル法による境界要素法により各周波数における定常騒音結

果を求め，これを重ね合わせて空間の端'1点での非定常騒音

時刻応答を得ている．また，各周波数の定常騒音結果の重ね

合わせでは，周波数が境界要素メッシュで定まる解析可能振

動数f:を超えると計算結果が発散することが知られたこと

から，ここではfとを超える商周波成分を自動的に削除して，

モーダル法と併せて安定した非定常応審を効果的に求める

ことが可能となった．この手法に基づき，衝盤荷重に対する，
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Fig.１９は，用いるモード数を変えて本モーダル法を用いた境

界要素法非定常解析によるＢ点の般大音圧を境界要素法非定

常解析結果を１００として比較したものである．これによりモ

ーダル法ではモード数を上げることにより，境界要素法非定

附解析結果に単調に収束していることがわかる．また，Fig.２０

は有限要素固有値解析による２次および４次の固有モードを

示したもので，曲げのモードを表わし，この２つの曲げの固

有モードが加わることにより音圧の表現能力が高まり音圧

値に大きな改善が見られることがわかる．


