
 
자동차 실내소음을 위한 개선된 설계 프로세스 

 

Improved Design Process for Interior noise in Passenger Vehicles 

 
 

김효식† ·김헌희*·윤성호** 

Hyo-Sig Kim, Heon-Hee Kim and Seong-Ho Yoon 
 

 
Key Words : Structure-borne Noise(구조기인소음), Transfer Path Analysis(전달경로해석), Structural-Acoustic Coupling 

Analysis(구조음향 연성해석), Noise Transfer Function(소음전달함수), Panel Contribution Analysis(판넬기여도해석), 
Design Sensitivity Analysis(설계민감도해석) 

 
ABSTRACT 

 

A design process for the structure-borne noise in a passenger vehicle is presented. The proposed 

process is improved from the previous one. The major difference between the current and last ones is 

that most of the countermeasures should be developed before fixing a tool for structural parts. This 

is requested for QCDP(Quality, Cost, Delivery and Productivity) by the design engineers. The proposed 

one consists of 4 steps: Problem definition, Cause analysis, Development of counter-measure and 

Validation. Based on the general rule: divide and conquer, the complex problem can be simplified into 

a few critical sub-systems through the first step: Problem definition. Secondly, the critical causes 

can be identified for the critical sub-systems through the second step: Cause analysis. Thirdly, 

effective countermeasures are investigated and produced through the third step: Countermeasure 

development. The proposed countermeasures are finally validated in the forth step: Validation.  

 

 

1. 서 론 

자동차의 실내소음은 구조기인소음 (structure -

borne noise)과 공기전달소음(air-borne noise)으로 

구성된다. (1,2) 시동시 귀 압박감을 수반한 아이들 

소음(idle noise), 주행 또는 가속시 엔진 

가진(excitation)에 의해서 발생되는 부밍 

소음(booming noise) 그리고 노면 가진에 의해서 

나타나는 노면 소음(road noise) 등이 매일 경험할 

수 있는 구조기인소음의 대표적인 사례들이다. 이와 

같은 구조기인소음은 고객의 만족을 가름하는 

중요한 평가지수가 된다.  

설계 단계에서의 준비가 부족해서 차량이 제작된 

평가 단계에서 구조기인소음 문제에 대한 해결안을 

개발하고자 한다면 레이아웃 변경, 구조 변경 및 타 

성능과의 양립 등과 같은 많은 투자비용이 수반되는 

어려운 개선과정을 거쳐야 한다. 따라서 

구조기인소음의 개발을 위한 체계적인 설계 

프로세스는 전체 차량개발의 효율성을 증대하고 

평가 단계의 효과적인 성능 검증을 위해서 매우 

중요하다.  

본 논문에서는 현재 적용중인 보다 개선된 설계 

프로세스를 소개하고자 한다. 전체적인 수행과정은 

이전 프로세스와 같이 문제정의(Problem definition), 

원인분석(Cause analysis), 개선안 개발(Counter-

measure development), 검증(Validation) 등의 

단계들로 구성되나 부분적으로 다음과 같은 내용이 

주로 개선되었다.  

첫째, 비구조적 개선안(non-structural counter-

measure)의 개발 시기 

둘째, 구조기인소음의 원인 분석 프로세스 

셋째, 판넬의 변경 방향 검토 프로세스 

본 논문에서는 당사의 구조기인소음의 개발을 

위해서 현재 적용중인 프로세스를 알아보고 

적용사례들을 통해서 판넬의 변경 방향을 검토하는 

방법에 대해서 구체적으로 설명하고자 한다.   

2. 구조기인소음의 개발 

구조기인소음의 종류는 차속과 주파수 대역에 따

라서 여러 가지의 이름으로 불리 우고 있으며 각각

의 소음에 대한 전달계의 원인은 표 1 에서 보는 바

와 같다. 시작차(Proto-vehicle)를 제작한 후, 평가

하는 과정 중에 구조기인소음 문제가 발생하게 되면 

이를 해결하기 위해서는 오랜 기간에 걸쳐서 상당한 

비용을 추가로 투입해야 한다. 왜냐하면 구조기인소

음문제는 표 1 에서 보는 바와 같이 주로 구조모드 
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또는 음향모드의 공진에 의해서 발생하게 되므로 구

조를 변경하는 것이 가장 효과적인 해결방안이 되지

만, 일단 금형이 고정된 후에는 Layout 조정, 금형

수정 및 관련 사항 변경 등의 매우 어렵고 복잡한 

과정과 오랜 검토기간을 거쳐야 구조를 변경할 수 

있기 때문이다. 따라서 구조변경 대신 동감쇠기

(dynamic damper), 질량감쇠기(mass damper) 및 

제진패드(anti-vibration material) 등의 비구조적 개

선안(non-structural countermeasure)을 개발하는 

경우가 평가단계에서 빈번하게 적용해 오고 있는 방

법들이다. 그러나 이 경우에도 Layout 변경의 한계

를 해결해야 하고 경우에 따라 국부적인 금형이 변

경되어야 하며 품질산포에 강건한 설계안을 제작해

야 하는 등의 문제들이 있으며 결과적으로 중량이 

증가하는 어려운 점이 있다. 잘 알려진 바와 같이 

최근처럼 개발기간을 단축하고 여러 성능간에 균형

을 맞추며 개발비용을 절감해야 하는 시기에 평가과

정에서 예측되지 않은 문제를 해결하고자 하는 것은 

차량의 전체 개발을 어렵게 할 수 있는 상황을 야기

할 수 있다. 

 

표 1. 구조기인소음의 주요 원인 

구조기인소음 차속 주파수 대역 전달계의 주요 원인

차체의 구조모드 (골격)

승객 및 트렁크 문(door)의 강체구조모드

차체의 구조모드 (골격)

서브프레임(2.5점 지지)의 강체 구조모드

승객 및 트렁크 문의 유연체 구조모드

승객문(door) 유리창의 강체모드

차실공동의 음향모드(1st)

차체의 구조모드 (골격 > 판넬)

서브프레임(4점지지 크레들  type)의 강체 구조모드

서브프레임(2.5점 지지)의 유연체 구조모드

승객 및 트렁크 문(door)의 유연체 구조모드

차실공동의 음향모드(2nd and 3rd)

차체의 구조모드 (골격 < 판넬)

서브프레임(4점지지 크레들  type)의 유연체 구조모드

차실공동의 음향모드(3rd ~ higher)

20Hz ~ 40Hz

30Hz ~60 Hz

시동

저속

Booming
Noise
and

Road Noise

Idle noise

고속 100Hz ~200 Hz

중속 60Hz ~100 Hz

 
 

따라서 구조기인소음을 위한 설계 프로세스가 지

켜야 할 가장 중요한 사항은 “ 금형 제작 전 설계단

계에서 미리 문제 여부를 예측하고 예측된 문제에 

대한 해결안을 QCDP(Quality, Cost, Delivery, 

Productivity)를 검토해서 설계안에 적용하는 것” 이

다. 저자는 이전 논문(3)에서 당사의 구조기인소음을 

위한 로드맵(road map)을 소개하였다. 그 로드맵의 

기본 개념은 앞서 설명한 바와 같이 금형 고정을 기

준으로 해서 구조변경이 필요한 개선안은 금형 고정

전에 개발을 완료하고 금형 변경이 필요없는 개선안

은 평가단계 직전에 준비하고 평가단계에서 최적화

하는 것이다. 그런데 비구조적 개선안중에서 질량감

쇠기(mass damper), 동감쇠기(dynamic damper) 및 

일부 제진패드들은 장착되는 부위의 레이아웃

(Layout)을 고려해서 개발되어야 하므로 설계단계에

서 미리 준비되어야 한다. 이러한 내용을 고려해서 

표 2 와 같이 개선된 로드맵을 현재 사용하고 있다.  

개선된 로드맵을 보면 설계단계에서 거의 모든 개

선안들이 개발되는 것을 알 수 있다. 이를 위해서는 

무엇보다도 정밀한 예측기술과 체계적인 

DMDR(Digital Mockup Design Review) 프로세스가 

필요하다. 현재 구조기인소음의 설계를 위해서 사용

하고 있는 예측기술은 그림 1 과 같이 크게 유한요

소모델(FEM: Finite Element model), 주파수응답함

수 기반 혼성 부분구조모델(FBS: Frequency 

response function Based hybrid substructure 

model) 및 시험기반모델(TBM: Test Based Model) 

등, 모두 3 가지의 전산모델들을 사용하고 있다. 이 

중에서 유한요소모델을 이용한 예측 및 설계기술이 

DMDR 을 수행하기 위해서 사용되고 다른 두 모델

을 이용한 방법은 평가과정중의 PMDR(Physical 

Mockup Design Review)을 위해서 사용된다. 

 

표 2. 구조기인소음을 위한 개선된 로드맵(road 

map) 

Conceptual design Detail design Validation 1
(P-LOT)

Validation 2
(S-LOT ~ Pre-SOP)

.Customer
requirements
.Design targets

1) Detail design
    targets
    - IPI, VTF, NTF
    - Struc. Modes
    - etc.
2) Structural CMs

Revision of design targets

Test

Validation of CMs 1. Validation of CMs
2. Robustness of non-
struct. CMs (2) :
-Bush
-Anti-vibration pad
-Dyn. & mass damper

Simulation

Performance
synthesis

1) Structural CMs
2) Dyn. & mass
damper
3) Bush
4) Anti-vibration pad

Robustness of non-
struct. CMs (1) :
-Bush
-Anti-vibration pad
-Dyn. & mass damper

Correlation for next
project

.Benchmarking

.Database of the previous vehicles

                      Stage
Category

Target
deployment

Development
process of a
trimmed body

Activity

Non-structural CMs (1)

Local structural  CMs

Global structural CMs

Target cascading

Non-structural CMs (2)

Development of a trimmed body start
from the 70% of the BIW development

Design

Validation

 
 

 
         Conceptual           Detail      Validation 1

    (PF-LOT)
      Validation 2

    (S-LOT ~ Pre-SOP)

Full finite element model of BIW
- Global structural stiffness

Full finite element model of trimmed body
- Acoustic cavity
- Global and local Structural modification
- Non-structural countermeasures
  1) Anti-vibration pad (Development)
  2) Bush (Deterministic)
  3) Mass/dynamic damper

Substructure systhesis model of trimmed body
- Non-structural modification
  1) Anti-vibration pad (Optimization)
  2) Bush (Optimization)
  3) Mass/dynamic damper(Optimization)

Test based model of trimmed body
- Acoustic performance
- Non-structural modification
  1) Anti-vibration pad (Optimization) and mass/dynamic damper
  2) Bush (Stochastic)

 
그림 1. 구조기인소음위한 개선된 전산모델의 운용 

3. 구조기인소음의 설계 

차체구조의 구조기인소음 설계를 다음과 같이 4 단

계 - 문제정의(Problem definition), 원인분석(Cause 

analysis), 개선안 개발(Development of counter-
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measure) 및 검증(Validation) - 로 구성되는 프로

세스를 통해서 간략히 소개하고자 한다.  

제안된 프로세스에서 구조기인소음은 전달경로해

석(TPA: Transfer Path Analysis)(4)을 통해서 예측

된다. 이를 위해서 가진력, 차체구조의 소음전달함수 

그리고 가진원과 차체구조를 연결하는 연결부품의 

동특성 데이터들이 준비되어야 한다. 당사의 경우를 

예를 들어서 설명하면 가진력 데이터는 구동계 벤치

시험으로부터 공급되며 연결부품의 동특성 데이터는 

부품업체로부터 제공된다. 반면 차체구조의 소음전

달함수는 구조 음향 연성해석(structure-

acoustically coupled analysis)을 수행해서 구해진

다.  

유한요소모델을 이용해서 예측할 수 있는 구조기

인소음의 주파수 대역은 200Hz 미만의 저주파수

(low frequency) 대역과 200Hz 부터 800Hz 까지의 

중주파수(medium frequency) 대역으로 구분할 수 

있다. 200Hz 미만의 저주파수대역의 구조기인소음을 

위한 유한요소해석은 그림 2 의 차체구조 유한요소

모델과 음향공동 유한요소모델을 연성해서 수행된다. 

차체구조 유한요소모델은 차체골격모델(BIW)에 트림

(trim) 및 바닥 카펫(floor carpet), 의자(seat), 칵핏

(cockpit), 콘솔(console), 트렁크(trunk), 승객 도어

(door) 그리고 전방 현가계 등을 조합하여 완성한다. 
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(a) 현가계 포함한 차체구조 

 

 
Iso-view            Section view 

(b) 음향 공동 

그림 2. 구조 음향 연성해석을 위한 유한요소모델 

 

4.1 단계 1: 문제 정의 (Problem definition) 

그림 3 에서와 같이 전달경로해석(TPA: Transfer 

Path Analysis)을 수행하고 그 결과 얻어지는 구조

기인소음의 음압이 설계 목표치를 초과하는 영역의 

주파수 대역과 그 주파수 대역에서 음압에 기여도가 

큰 주요한 전달경로들을 선별한다.  

 

4.2 단계 2: 원인 분석 (Cause analysis) 

선별된 중요 전달경로에 대해서 가진력 및 연결부 

동강성 등의 시스템 설계변수와 소음전달함수 등의 

전달계 설계변수 등, 여러 가지 설계변수들에 대한 

목표치 만족여부를 확인한다. 시스템 설계변수가 설

계 목표를 만족하지 못하는 경우에는 이에 대한 개

선을 준비하며, 전달계 설계변수가 설계 목표를 만

족하지 못하는 경우에는 그림 4 와 같이 신호와 응

답 또는 입력과 출력의 관계를 정의하고 주요한 영

향을 미칠 수 있는 잡음인자(noise factor) 및 적용 

가능한 설계인자들을 기술한 후, 다음의 단계들을 

수행해서 전달계가 갖는 문제에 대한 원인을 분석한

다.  

 

 
그림 3. 단계 1: 문제정의 

 

       

(b) 전달경로에 대한 음압의 Color map

(a) 전체 음압과 주요 전달경로에 대한 음압 

Path Color map of path contribution

Engine speed (RPM)
In

te
rio

r n
oi

se
 (d

B
A

)

EMB:02

xy
z

Trimmed
body

Signal
: Unit force (F)
  at the critical
  path, EMB:02:Z

Response
.Sound pressure level
at the position of driver ear
 : NTF (= P/F)

Noise factors
.Spot welding
.Characteristics of bush, mounting, insulation, etc
.Trim componsnts

Control factors
.Structural reinforcement
.Bush, insulation
.Anti-vibration pad
.Composite material
.Shape and pattern of beads  

그림 4. 중요 전달경로 

 

전달계의 문제에 대한 원인은 다음의 세 단계를 

거쳐서 분석한다. 먼저 그림 5.a에서와 같이 주요 전

달경로의 음압에 대한 소음전달함수(NTF: Noise 

Transfer Function)를 검토하여 설계 목표치를 초과

하는 영역의 음압을 찾아낸다. 이어서 그림 5.b에서

와 같이 입력점 강성(IPI: input Point Inertance), 진

976



동전달함수(VTF: Vibration Transfer Function) 및 

음향공동 모드를 검토해서 구조변경 및 음향모드의 

음압분포 조정 등에 대한 설계방향을 정한다. 끝으

로 그림 5.c와 같이 판넬기여도 해석(PCA: Panel 

Contribution Analysis) (5,6)을 수행해서 문제 음압에 

기여도가 큰 판넬들을 선별한다.  
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(a) 단계 2.1 중요 전달경로에 대한 소음전달함수 

 

 
(b) 단계 2.2 전달계 문제의 파악 

 

 
(c) 단계 2.3 판넬기여도 분석 

그림 5. 단계 2: 원인 분석  

 

4.3 단계 3: 개선안 개발 (Countermeasure 

development) 

문제 소음에 대한 전달계의 원인이 분석되면 원인

의 종류에 따라서 개선안이 개발된다. 표 1 에 기술

된 전달계 문제의 주요한 원인에 대해서 표 3 과 같

은 방법들이 검토된다. 

이 과정에서 고려해야 할 중요한 사항중의 하나는 

판넬의 설계방향을 결정하는 것이다. 저자는 수년간 

차실소음의 개선을 위해서 일해오면서 문제 판넬의 

진동을 감소하는 것이 수음점에서의 음압을 감소시

키는 경우와 오히려 수음점에서의 음압을 증대시키

는 경우를 경험하여 왔다. 전자의 경우는 주요 문제 

판넬이 하나인 경우이며 후자의 경우는 문제 판넬이 

두개 이상인 경우에 발생할 수 있다.  

문제 판넬이 두개 이상인 경우, 판넬들의 위상을 

고려해서 설계변경이 고려되어야 하므로 판넬 민감

도해석(DSA: Design Sensitivity Analysis) (7,8)을 수

행해서 판넬들의 설계방향을 검토한다. 판넬들의 위

상변화를 고려해야 하는 이유는 적용 사례를 통해서 

설명하고자 한다. 
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표 3. 구조기인소음의 주요 개선안 
NTF

VTF

IPI

PCA

VTV

원인 설계 목표 개선안

차체의 골격 구조 모드
구조모드의 주파수 이동
구조강성의 증대

.구조 보강

.동 감쇠기(dynamic damper)

.골격 부재에 복합재료 구조물 삽입

차체의 판넬 구조 모드 판넬진동의 저감
.판넬 비드 최적화
.제진 패드(Anti-vibration pad or damping sheet)
.경계면 골격구조에 동/질량 감쇠기 장착

서브프레임의 강체 모드 강체모드의 주파수 이동
.연결부 고무부슁(rubber bushing)의 동강성 조정
.질량 감쇠기(mass damper)
.동 감쇠기(dynamic damper)

서브프레임의 유연체 모드 구조 강성의 증대
.연결부 고무부슁(rubber bushing)의 동강성 조정
.구조 보강

문(Door)의 강체모드
강체모드의 주파수 이동
위상조정

.연결부 고무(Weather strip/body welts)의 강성 조정

.질량 감쇠기(mass damper)

.동 감쇠기(dynamic damper)

문(Door)의 유연체 모드 판넬진동의 저감
.구조 보강
.제진 패드(Anti-vibration pad or damping sheet)

문 유리창(Glass)의 강체 모드
강체모드의 주파수 이동
위상조정

.운송 기구에 질량(mass) 부착

유리창(Glass)의 유연체 모드 판넬진동의 저감
.두께 조정
.차체 연결부의 구조강성 조정

차실공동의 음향모드 음압분포의 조정 .음향공동의 형상 및 감쇠특성 조정  
 

4.4 단계 4: 검증 (Validation) 

제안된 개선안을 적용해서 시작차(prototype 

vehicle)를 제작하고 관련 시험을 수행하여 제안된 

개선안의 유효성을 확인한다. 
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4. 적용례 

이 글에서는 표 3 에 소개된 여러 가지 구조기인

소음의 개선 방법에 대한 사례들 중에서 최근에 적

용한 설계방법을 간략히 알아보고자 한다. 특히 

“ 왜 문제 판넬들의 진동이 감소될지라도 구조기인

소음은 증가할 수 있는 가?” 에 대한 이유를 실 사

례를 통해서 알아보고자 한다. 

 

5.1 개선 사례 1  

주행 부밍 소음에 대해서 전달계의 소음전달함수

가 문제가 된 사례를 통해서 판넬 진동과 구조기인

소음의 관계를 재고해 보고자 한다.    

 문제 차량에서 소음전달함수와 문제 음압에 대한 

변형 형상을 각각 실험을 통해서 구하면 그림 6.a 와 

같다. 변형 형상에서 보는 바와 같이 승객문 판넬들

이 다른 판넬들보다 상대적으로 많이 변형하고 있는 

것을 볼 수 있다. 이 경우 모든 문들의 판넬 진동을 

저감하는 것보다 그림 6.b 에서처럼 일부 문들의 일
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부분에 대한 판넬 진동을 저감하는 것이 더 효과적

으로 음압을 저감하였다.   

운전자의 귀위치와 같은 수음점에서의 음압은 그

림 7 과 같이 문 및 유리창 등을 포함한 여러가지 

판넬들이 만들어 내는 부분 음압의 선형 중첩(linear 

superposition)에 의해서 구해진다. 판넬 진동의 저

감은 일반적으로 판넬 진동의 진폭이 감소되는 것을 

의미한다. 그런데 진동 및 음압은 진폭(amplitude)과 

위상(phase)의 함수이므로 설계변경에 따라서 진폭

과 위상의 변화가 함께 고려해야 한다. 그러면 위상

의 변화는 음압에 어떻게 작용할 것인가? 
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(a) 소음전달함수와 문제음압에 대한 변형 형상  

 

 
(b) 개선안 

그림 6. 소음전달함수와 변형 형상 

 

  
는  (a) 판넬진동의 저감이 합 음압의 저감이 되 경우 

 

(b) 판넬진동의 저감이 합 음압의 증가가 되는 경우 

sump  : 합 음압(Resultant sound pressure) 

kp  : 판넬(k)가 만들어 내는 부분음압 

Othersp  : 판넬(k)를 제외한 판넬들이 만들어내는 부분음압 

그림 7. 위상의 변화가 음압에 미치는 영향  

 

위상이 고정된 경우라면 그림 7.a 같이 판넬의 진

동에 비례해서 음압이 변하게 된다. 그러나 위상이 

변하는 경우에는 그림 10.c 와 같이 판넬의 진폭이 

감소하는 경우에도 음압이 증가할 수 있으며, 이론

적으로 판넬의 진폭이 변하지 않더라도 위상변화에 

따라서 음압이 증가되거나 감소될 수 있다.  

 

5.2 개선 사례 2 

노면 소음(Road noise)에 대해서 전달계의 소음전

달함수가 문제가 된 사례에 적용된 개선된 판넬 설

계방법(9)을 소개해 보고자 한다.  

과거에 개발했던 차량의 경우 앞에서 설명된 문제

정의 단계를 통해서 차체에 대한 구조기인소음을 예

측해보면 특정 전달경로에 대한 소음전달함수가 문

제가 될 가능성이 있는 것을 알 수 있었다. 문제의 

소음전달함수는 그림 9 의 Baseline 과 같으며 77Hz

의 음압이 설계목표대비 3dB 정도 높았었다.   
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그림. 8 구조 변형형상 및 판넬기여도와 설계민감도

의 비교 

 

음향공동을 둘러쌓고 있는 주요한 판넬들에 대해

서 소음전달함수의 77Hz 의 음압에 대한 판넬들의 

영향을 알아보기 위해서 판넬기여도를 분석한 후, 

기여도가 큰 판넬들과 변형형상을 서로 비교해 보면 

그림 8 과 같다. 먼저 변형형상 그림에서 판넬

RRWHEL 과 판넬 DASH 가 상대적으로 많이 변형하

는 것을 볼 수 있는 반면 선정된 판넬들에 대해서 
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sump
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sump

0
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0
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0
sump

0
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978



합성된 합 음압(resultant sound pressure), 에 

대한 판넬기여도를 정리해 보면  

sump

 

LDASHROOFRRFLRRRWHEL pppp >>>
 

 

과 같다. 여기서 판넬기여도는 판넬의 변형과 면

적에 비례한다는 사실을 고려해 보면 판넬 RRFLR

과 판넬 ROOF 가 판넬 DASH 보다 더 큰 기여도를 

갖는 것을 이해할 수 있다. 

그림 8 에서 소음전달함수의 77Hz 에서의 음압에 

대해 판넬들의 두께변화에 따른 설계민감도를 계산

하고 판넬기여도와 비교 및 검토해 보면 판넬 

DASH 는 양의 민감도를 갖으나 판넬 RRWHEL, 

PSHLF 및 ROOF 등은 음의 민감도를 갖는 것을 알 

수 있다. 이로부터 양의 민감도를 갖는 판넬 DASH

의 두께를 증가하면 차실소음이 증가되나 음의 민감

도를 갖는 판넬들, 즉 RRWHEL, PSHLF 및 ROOF 

등의 두께를 증가하면 차실소음이 감소하는 것을 예

측해 볼 수 있다. 이 예측을 검증해 보기 위해서 판

넬 DAHS 와 판넬 RRWHEL 의 두께를 각각 50% 

증가한 후 소음전달함수를 계산하여 보면 그림 9 와 

같다. 예측된 바와 같이 판넬 DASH 의 두께증가는 

0.5dB 의 소음을 증가시켰으나 판넬 RRWHEL 은 

3.5dB 의 소음을 감소시켰다.     
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(a) 판넬 DASH 의 두께를 증가한 경우 

 

 
(b) 판넬 RRWHEL의 두께를 증가한 경우 

그림 9. 양 및 음의 설계민감도를 갖는 판넬들의 두

께증가에 따른 소음전달함수의 음압 변화  

5. 결  론 

본 논문에서는 구조기인소음을 위한 설계 프로세

스를 알아보았다. 먼저 구조기인소음의 기본적인 개

념을 간략히 살펴본 후, 구조기인소음의 주요 원인

과 당사의 개선된 로드맵을 소개하였다. 이어서 4 단

계로 구성되는 설계프로세스에 대해서 설명하였으며 

문제정의, 원인분석 단계를 거쳐서 개선안개발 단계

에서는 판넬기여도 해석과 병행해서 설계민감도를 

수행하여 판넬의 설계방향을 결정하는 방법을 설명

하였다. 적용 사례들을 통하여 판넬의 설계방향을 

결정하는 방법의 필요성과 제안된 방법의 유효성을 

알아보았다. 
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