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1. 서론 

 
제음파가 공간상에 위치한 어떤 물체를 만났을 때 이 

물체의 존재로 인하여 그 주위로 소리가 전파되는 현상을 
통칭한다면, 방사는 어떤 물체의 진동(구조물이 진동하는 
경우와 유체가 진동하는 경우 모두를 포함)에 의하여 그 
주위로 소리가 전파하는 현상을 말한다.(1) 기계 구조물에 
발생하는 진동 현상에는 반드시 소음을 방사하는 현상이 
수반되며, 쾌적한 환경의 중요성의 증대로 이러한 방사 소
음을 예측하고 소음을 저감하기 위한 연구가 계속 진행되

어 왔다. 다양한 구조물 중에서 평판은 진동과 방사현상을 
규명하기 위해서 가장 많이 사용되며 기본이 되는 구조물

이다. 평판의 음향특성을 알기 위해서는 먼저 평판의 진동

을 해석 하는 것이 필수적이다. 우선 평판이 선형진동 지
배 방정식을 만족할 정도의 작은 진폭으로 움직이고 있으

며 음압은 선형음파방정식을 만족할 수 있을 정도로 작다

고 가정할 때, 일반적인 평판의 진동은 n 개의 모드 합으로 
표시할 수 있으며, 방사되는 음장은 각각의 모드에 의해서 
방사되는 음장의 선형중첩으로 볼 수 있다. 그러므로 정확

한 음장을 예측하기 위해서는 먼저 진동하는 평판의 표면

에서의 진동분포를 알아야 한다. 그러나 다양한 경계조건

과 형상을 지닌 평판에서 진동의 해를 얻기가 어렵기 때문

에 주로 단순 지지 평판을 대상으로 한 연구가 많이 이루

어지고 있다.  
일반적으로 평판의 진동을 해석하는 데 있어서 경계 조

건이 복잡하여 일반 해를 구하기 어려운 경우에는 변분법

을 이용하여 해를 구하고 있다,  
이러한 방법 중 일반적으로 평판의 진동을 해석하는데 

있어서 많이 사용되고 있는 이론은 Kirchhoff 의 이론이다. 
그는 또한 평판의 진동의 해를 얻기 위해서 가상 변위 법
을 도입하였고, 주파수 식을 제안하였다. 그리고 Galerkin
은 가상 일의 원리를 단순화시키고 일반화하여 구조물에 
변분법을 적용하여 진동 문제를 해결하고자 하였다. 
Galerkin 방법은 Vlasov 가 복잡한 평판의 진동 문제를 해결

하는 데 사용하면서 널리 사용되게 되었다. (2) 
본 연구에서는 고정 경계 조건을 가진 평판에 대해서 

비드가 있는 경우와 없는 경우의 음향 방사를 예측하고, 
비드를 통한 구조 소음 저감 정도를 알아보고자 한다. 시
뮬레이션을 위해서 평판의 구조 진동해석은 ANSYS 7.0 을 
이용하였고, 음향 해석은 SYSNOISE 5.5 를 이용하였다. 

 
2. 이 론  

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
Fig. 1 Geometry of a rectangular plate 

 평판의 진동에 의해서 방사되는 음압은 Rayleigh 적분

식에 의해 아래와 같이 나타낼 수 있다. 
 

(1) 
 

위 식은 기계적으로 가진되는 진동 표면의 분포를 알고 있
을 때 방사되는 음장을 예측하는 데 유용하다. 여기서 식
(1)에서 경계 조건이 고정단인 경우에는   
 

 
 
 
 
 
 

(2) 
이 된다. 특히 Rayleigh 적분식은 원거리 음장을 예측하

는데 충분한 정확성을 가지고 있으므로 원거리 음장에 대
해 적용해보면, 먼저 거리는 

 
 
 
 

이다. 그리고 원거리 음장에서 음압은 
 
 
 

(3) 
이고, 여기서  

 
이다. 

 
식 (3)에서 적분 부분은 다시 아래와 같이 나타낼 수 있다. 

 
(4) 
 
식(4)에서            은 다음과 같다. 
 
 
 
 
 
 

(5a) 
 
 
 
 
 
 

(5b) 
식(4)에서 보면 원거리에서 음압은 평판에서 측정점까지 거
리뿐만 아니라 방향에 의존한다. 이것은 음압이 방향성을 

네 변이 고정된 평판의 구조소음 저감 해석 
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가지고 있다는 것을 의미한다. 
여기서  

 
이라 하면, 음압 p 는 아래와 같이 나타낼 수 있다. 

 
 

(6) 
위 식으로부터 평판의 진동에 의한 음압 분포는 기하학적

인 차원과 진동의 각 모드에 대한 기여도, 방향성, 그리고 
주파수에 의해 결정된다는 것을 알 수 있다. 

 
3. 시뮬레이션 결과  

본 연구에서 사용된 평판은 비드가 있는 평판을 사용하

였으며 Table 1 에 물성치를 나타내었다. 비드가 있는 평판

의 구조해석 결과는 Fig.1 에 고유진동수 별 모드형상과 함
께 나타내었다. 

평판의 조화 가진에 의한 진동의 응답특성을 얻기 위해

서 평판의 중앙지점에서 진동 값을 측정하였으며, 그 값을 
Fig. 2 에 나타내었다.  

비드가 있는 평판의 구조해석 결과 250Hz 에서 가장 큰 
진동 응답을 보였으며, 평판의 구조 해석을 통해 구조소음

을 예측하기 위해서 SYSNOISE 5.5 를 이용하여 구조소음 
해석을 실시하였다. 비드가 있는 평판의 구조소음 결과를 
Fig. 3 에 나타내었다. 

진동에 의한 구조소음이 크기 위해서는 두 가지 조건을 
만족해야 하는데 첫 번째는 진동이 커야 하며 두 번째 조
건은 방사효율이 커야 한다. Fig. 3 을 보면 102.2Hz 의 방사

효율 값이 250Hz 의 값보다 크지만, Fig. 4 에서 250Hz 의 진
동량이 102.2Hz 의 진동량보다 크기 때문에 평판의 구조소

음과 방사파워는 250Hz 가 크게 나옴을 알 수 있다. 또한, 
비드 유무에 따른 구조소음을 예측하기 위해서 두 종류의 
평판을 가지고 시뮬레이션을 실시하였다. 

 
Table 1 Material Properties 

Properties Value Properties Value 

Thickness ( h ) 0.001 Young’s modulus( E ) 210E9GPa 

Poison ratio 0.3 Density 7950 kg/m^3 

a 0.600 b 0.890 

c1 0.120 c2 0.024 

 
 
 
 
 
 
 29.9Hz(1,1)    48.3Hz(2,1)   59.0Hz(1,2)    87.2Hz(2,2) 
 
 
 
 
 
102.2Hz(3,1)   108.3Hz(1,3)   134.2Hz(3,2)  135.5Hz(2,3) 
 
 
 
 
 
 
168.1Hz(1,4)   172.5Hz(4,1)   183.4Hz(3,3)  197.4Hz(2,4) 

Fig. 1 Mode shape of plate with bead 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

Fig. 2 Simulation result of plate vibration 
 
 
 
 
 
 
 
 

Fig. 3 Sound radiation efficiency of plate with bead 

 
Fig. 4 Simulation acoustic results of plate models 

평판의 비드 유무에 따른 구조 조음의 저감 정도를 Fig. 
4 에 나타내었다. 비드가 있는 경우 전반적인 구조소음 경
향이 비드가 없는 평판에 비해서 적은 값을 보여준다. 하
지만 250Hz 의 경우엔 오히려 비드가 있는 경우보다 없는 
경우에 구조소음이 적게 방사되었다. 평판의 경우 비드를 
통해서 전반적으로 평판의 구조소음을 줄일 수는 있지만, 
오히려 더욱 문제가 되는 주파수가 생길 수 있음을 보여준

다. 
4. 결론  

네 변이 고정된 평판의 경우 비드가 있는 경우와 없는 
경우를 통해 진동특성 및 음향 방사 특성을 시뮬레이션 해
보았으며, 다음과 같은 결론을 얻었다.  

1) 평판이 조화 가진에 의해서 진동하는 여러가지 형상

이 방사 음장에 미치는 영향이 매우 다를 수 있음을 알았

다. 이는 같은 진동에너지를 가지고 진동하는 평판이라도 
매우 다른 방사효율을 가질 수 있음을 의미한다. 

2)비드가 있는 경우와 없는 경우의 평판에 대해서 구조

소음을 예측해보았으며, 비드가 있는 경우 모든 주파수 대
역에서 구조소음이 비드가 없는 경우에 비해서 적게 방사

되는 것이 아니라 오히려 비드가 없는 경우보다 더욱 구조

소음이 클 수 있는 주파수 영역이 존재할 수 있음을 알았

다.  
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