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ABSTRACT

Straight absorptive silencers have been designed to reduce the noise level of a centrifugal blower. 
Three-dimensional boundary element method is used for the design of absorptive silencers which 
consist of a perforated main pipe and a outer chamber filled with fibrous material. The experimental 
results show that the absorptive silencer reduces up to 8 dB(A) in the overall sound pressure level of 
the blower and up to 15 dB at the blade passing frequency. It is also found that the gap between 
the silencer and the impeller may substantially alter the acoustic performance of the silencers. The 
transmission loss predicted by the boundary element method follows overall trends of the measured 
insertion loss. The experiments also show that the impact of the silencers on the aerodynamic per-
formance of the blower is minimum. 

* 
1. 서  론

주유소에서는 더 많은 고객을 유치하기 위하여 

다양한 서비스를 제공하고 있는데, 그 중에 자동세

차는 신속성과 편리성으로 많은 호응을 얻고 있다. 
이러한 이유로 자동세차기의 운영여부는 주유소의 

매출에 중대한 영향을 미치고 있다. 하지만 자동세

차기에서는 노즐에서 고속의 유동 및 송풍기 등 다

양한 회전부품 때문에 큰 소음이 발생한다. 특히 주

택가에 위치한 주유소에서는 이러한 소음으로 인하

여 많은 민원이 제기되고 있다. 야간에는 세차기의 

작동을 중지해야 하기 때문에 주유소의 매출에 영

향을 미치기도 한다. 자동세차기에서 발생하는 소음
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을 저감하기 위하여 세차기 전체를 방음벽으로 둘

러싸기도 하지만 공간과 비용의 문제로 인하여 이

러한 방음벽의 설치가 어렵거나 불가능 한 경우도 

많다. 이러한 이유로 저소음 자동세차기의 개발의 

필요성이 제기되고 있다.  
세차기의 소음은 일반적으로 세차 시보다는 건조 

시에 더 많은 소음을 발생하고 있다. 세차 시에는 

세척액의 분무와 부직포의 회전이 주 소음원인 반

면에 건조 시에는 고속의 공기 유동을 발생시키기 

위한 송풍기의 회전과 노즐에서 고속의 유동으로 

인하여 더 큰 소음이 발생한다. 공기의 유속이 낮아

지면 소음도 낮아지지만, 노즐에서 공기의 유속은 

건조 능력과 연관되어 있기 때문에 유속을 낮추기 

어렵다. 따라서 노즐 형상의 변화를 이용하여 소음

을 저감하는 방법이 사용된다. 노즐이외의 다른 주

요 소음원인 송풍기에서는 모터, 홴, 하우징 등에 

의하여 소음이 발생하는데 홴에 의하여 발생하는 

소음이 지배적이다(1). 홴에 의하여 발생된 소음은 
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크게 이산주파수 소음과 광대역 소음으로 구분되는

데, 이산주파수 소음은 출구에서의 유동과 날개의 

끝단에 위치한 cut-off의 주기적인 상호작용의 결과

로 발생하며 광대역소음은 홴과 유동사이의 공기역

학적 상호작용의 결과로 발생된다(2). 
송풍기의 소음저감에 대한 다양한 연구가 진행되

어 왔으며 크게 송풍기의 기하학적 형상을 변경하

는 방법과 소음기를 사용하는 방법으로 나누어진다. 
블레이드와 하우징의 형상을 개선하여 소음을 저감

하는 방법이 제시되었다(3~8). 소음기를 사용하여 송

풍기의 소음을 저감하는 다양한 연구도 진행되어 

왔다. 원심송풍기에서 1/4 파장관이 사용되기도 하

였고(9,10), 축류형 송풍기에서 Helmholtz 공명기가 

사용되었다(11~13). 또한, 버프(buff)를 사용하여 산업

용 송풍기에서 소음을 저감하기도 하였다(14). 송풍

기에 대한 기존의 소음저감에 관한 연구는 많은 경

우 반사형 소음기를 사용하여 직경이 작은 축류형 

송풍기의 소음을 저감하는 것이다.  
이 연구에서는 우선 송풍기에서 발생하는 소음의 

특성을 측정하여 소음저감 목표 주파수를 결정한다.  
3차원 경계요소법을 사용하여 송풍기의 흡입구에서 

소음을 저감하기 위한 흡음형 소음기를 설계하였다. 
예측에 기초한 소음기를 제작하여 그 삽입손실을 측

정하여 투과손실과 비교하였다. 측정과정에서 송풍기

의 토출구를 파이프로 연결하여 흡입구에 위치한 마

이크로폰에 미치는 영향을 최소화하였다. 또한, 소음

기와 흡입구의 임펠러와의 간극이 소음의 변화에 미

치는 영향과 소음기의 부착이 송풍기의 유속에 미치

는 영향에 대한 실험적 결과도 제시하였다. 

2. 경계요소법

2.1 경계요소법
소음기의 설계는 일반적으로 음향학 이론을 사용

한 투과손실을 이용한다. 소음기의 크기에 비하여 

관심 주파수가 낮거나 단순한 형상에 대하여는 일

차원 해석방법을 사용할 수 있지만 고주파수에서는 

유한요소법이나 경계요소법 같은 3차원 해석을 필

요로 한다. 주어진 송풍기의 입구직경(25 cm)을 고

려하여 이 연구에서는 3차원 경계요소법을 사용하

여 투과손실을 예측하였다. 
경계요소법(boundary element method)을 이용하면 

닫힌 영역(domain)의 표면에서 음압(acoustic pres-
sure)과 입자속도(particle velocity)의 관계를 나타내

는 행렬을 구할 수 있다. 주파수영역에서 비점성이

고 소리의 생성과 유체의 흐름이 없을 때, 파이프 

영역(Fig. 1)에 대한 음압의 전달은 다음과 같은 

Helmholtz 방정식으로 표현이 가능하다.  

∇  (1)

여기서 는 음압, 는 파수(wave number), 그리고 

∇은 Del operator이다. Green의 정리를 이용하면 

식 (1)은 다음과 같은 적분방정식을 이룬다. 
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
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(2)

여기서, X, Y는 경계면(boundary surface) S에 있는 

두 점, 는 위치에 따른 계수, 은 S에 수직한 

외향법선벡터(outward normal vector)이다. 그리고 

는 Green's function이다. 경계면을 이산화

(discretization)하고 수치적분을 하면 입구, 출구, 천

공의 음압()과 입자속도()와의 관계를 나타내는 

식 (3)과 같은 임피던스행렬을 얻을 수 있다. 
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여기서 윗첨자 i, o, p는 각각 입구(inlet), 출구(out-
let), 천공(perforation)을 의미한다. 흡음재가 포함된 

영역에 대하여도 위와 같은 방법으로 임피던스행렬

을 구할 수 있다. 다만, 특성임피던스(characteristic 
impedance)와 파수가 복소수로 표현되며 흡음재 영

역에는 입구와 출구가 없고 천공만 존재하므로 임

피던스행렬은 식 (4)와 같이 표현된다. 

      (4)

Fig. 1의 파이프 영역과 흡음재 영역은 천공을 경

계로 접해 있기 때문에 천공의 음향학적 특성을 이

용하여 이 두 영역을 결합한다. 파장의 길이에 비하

여 천공의 두께가 얇은 경우에 대하여 천공의 임피

던스()는 두 영역의 음압과 입자속도의 관계를 식

(5)와 같이 결정한다. 
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Fig. 1 Schematic of an absorptive silencer

       , (5)

여기서 은 공기의 특성임피던스이다. 식 (3) ~
(5)를 이용하여 식 (6)과 같이 입구와 출구의 전달행

렬을 구할 수 있다. 
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
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파이프의 단면적이 일정하다고 가정하면 투과손실

(transmission loss)은 식 (6)의 전달행렬을 이용해서 

다음과 같이 계산할 수 있다. 

  log

    (7)

2.2 흡음재의 음향학적 특성
흡음재에서 음파의 흡수는 점성으로 인한 열소산 

현상이며, 그 음향학적 특성은 복소수의 특성임피던

스와 파수로 표현될 수 있다. 흡음과정의 복잡성 때

문에 흡음재의 음향학적 특성은 많은 경우 실험적

으로 결정된다. 예를 들어 실험에 기초한 복소수의 

특성임피던스()와 파수()가 식(8)과 (9)와 같이 

제시되었다(15). 




 

 

 
 

(8)




 

 

 
 

(9)

여기서 아래첨자 0은 흡음재가 없는 상태를 나타내

며, 는 주파수, 는 흡음재의 flow resistivity이

다.  역시 실험적으로 결정되는데, 100 kg/m3과 

200 kg/m3의 흡음재 밀도에 해당하는 는 4,896과 

17,378 [mks Rayls/m]로 제시되었다(16). 

2.3 천공의 음향학적 특성
천공의 음향학적 특성은 일반적으로 천공의 임피

던스()로 표현되는데, 그 복잡성 때문에 주로 실

험적인 방법으로 결정되는데, 식 (10)과 같은 형태로 

표현될 수 있다(16).  



  (10)

여기서 은 무차원화 resistance, 은 천공관의 두

께, 은 천공의 직경, 는 end correction co-
efficient, 는 천공률이다. 예를 들어, 식 (10)에서 

,   의 실험적 결과를 제시되었다(17). 
이 실험식은 천공률이 4.2 %인 표본을 대상으로 실

험한 결과로써 천공률에 따라서 다른 과 가 사

용되어야 한다(16).  

3. 송풍기의 소음특성 및 소음기의 설계

3.1 실험방법
이 연구에서는 에어포일형의 12개의 날개를 가

진 모터 직결 타입의 원심송풍기를 대상으로 하

였으며 모터의 회전속도는 3510 rpm이다. 송풍기

에서 발생하는 소음을 측정하기 위하여 모터의 

축에서부터 2 m와 흡입구에서 2 m의 거리를 두고 

마이크로폰을 각각 설치하였다(Fig. 2). 마이크로폰

으로부터 측정된 신호는 National Instrument(NI)사
의 DAQ장치에 입력되고 Sound and Vibration 
Assistant 프로그램을 사용하여 분석되었다. 음압의 

주파수분석을 위해 Hanning window를 사용하였고 

노이즈를 제거하기 위하여 50번의 averaging을 사

용하였다. Fig. 2는 이 연구에서 송풍기의 소음 측정

을 위해 구성된 실험장치를 나타내고 있다. 토출구

의 소음이 측정에 미치는 영향을 최소화하기 위해 

파이프를 설치하여 토출구에서 실외로 유도하였다. 

3.2 송풍기의 소음특성
일반적인 홴 소음의 특징은 순음과 광대역주파수 

성분을 가진다. 순음 발생은 회전체 날개가 지배적인 
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Fig. 2 Schematic of the experimental setup

영향을 미치며 광대역소음의 경우는 임펠러의 회전

에 따른 유체의 유동에 의한 것이 주된 요인이다. 
Fig. 3은 소음기가 사용되지 않은 상태(baseline)에
서 측정된 음압의 주파수분석 결과를 보여준다. 송

풍기의 흡입구 및 모터 방향에서 측정된 데이터의 

주파수분석을 관찰해 보면 날개통과주파수(BPF, 
blade passing frequency)인 704 Hz와 그 고조파

(harmonic frequency)인 1408 Hz 및 2112 Hz가 선

명하게 나타나는 것을 볼 수 있다. 모터 방향에서 

측정된 주파수를 보면 모터의 전원주파수인 60 Hz
와 그 고조파인 120 Hz를 확인할 수 있다. 또한 2
~ 4 kHz에서는 송풍기의 흡입구에서 발생하는 광대

역소음을 볼 수 있다. 

3.3 소음기의 설계
Fig. 3의 실험결과는 송풍기의 흡입구에서는 BPF

인 700 Hz뿐만 아니라 390 Hz와 550 Hz에도 상당

한 소음이 분포되어 있는 것을 보여준다. 따라서 소

음기는 이 세 주파수에 대한 저감을 목표로 하였다. 
주어진 현실적 제한요소를 고려하여 2장에서 소개

한 3차원 경계요소법을 사용하여 소음기를 설계하

였다. 이 연구에 사용된 송풍기는 흡입구의 직경이 

25 cm이고, 세차기에서 공간의 제약으로 인하여 소

음기의 최대 직경은 43 cm, 길이는 12 cm로 제한되

어 있다. 또한 소음기는 송풍능력의 저하를 초래하

지 말아야 하기 때문에 직선형의 흡음형 소음기를 

선택하였다. 경계요소법에 의한 투과손실의 예측결

과 길이가 12 cm인 직선형 소음기(Fig. 4(a))로는 목

적주파수영역에서 이론적으로 최대 5 dB정도의 소음

저감으로 그 효과가 적을 것으로 판단되었다. 따라

서 세차기의 비교적 간단한 구조변경으로 추가로 확

보할 수 있는 공간을 고려하여 목적주파수영역에서 

최소 10 dB 이상의 소음저감이 예상되는 소음기(Fig.
4(b))를 추가로 설계하였다. 여기서 천공의 직경과 

Fig. 3 Experimental results of the baseline

(a) Silencer#1

(b) Silencer#2

Fig. 4 Schematics of silencers (unit: mm) 

천공률은 제작비용으로 인하여 제한적으로 선택할 

수 있었다.    

4. 소음기의 성능 측정결과

4.1 음압레벨 측정결과
두 소음기에 대하여 송풍기의 흡입구에서 2 m 떨

어진 거리에서 측정된 음압레벨이 Table 1에 제시되었

다. 소음기가 설치되지 않은 상태(baseline)를 기준으

로 하여 소음기가 사용되었을 때의 측정값을 비교하

였다. 소음기#1을 사용하였을 때는 기준상태와 같은 

91.7 dB(A)로 소음기의 효과가 없다. 소음기#1보다 
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Table 1 Measured overall sound pressure level
Systems OSPL[dB(A)]
Baseline 91.7

Silencer #1 91.7
Silencer #2 88.4

길이가 20c m 더 긴 소음기#2는 88.4 dB(A)로 약 3
dB(A)의 소음저감 효과가 있다는 것을 보여준다. 

4.2 소음기의 가이드가 소음저감에 미치는 영향
소음기의 한 쪽 끝면과 송풍기 임펠러 끝단 사이

에는 공간이 존재한다. 이 공간의 거리에 따라서 소

음기의 성능에 상당한 영향을 미친다는 것이 실험

적으로 밝혀졌다. Fig. 5와 같이 송풍기와 접촉하는 

소음기의 한 면에 가이드를 설치하여 측정한 음압

레벨이 Table 2에 제시되어 있다. 특히 소음기#2에 

대하여 가이드의 길이(Lg)가 길어짐에 따라서 음압

레벨이 감소하는데, 길이가 60 mm일 때는 50 mm
인 경우보다 음압레벨이 증가하는 것으로 보아 가

이드의 최적화된 길이가 존재한다는 것을 알 수 있

다. 소음기#2에 대하여 가이드가 50 mm일 때는 가

이드가 없을 때보다 추가로 4.7 dB(A)가 저감되는 

것을 보여준다. 따라서 소음기가 없을 때에 비하여 

8 dB(A)의 소음저감 효과가 나타났다. 소음기#1에 

대하여 가이드가 없을 때는 소음기의 효과가 없지

만, 50 mm의 가이드를 설치하였을 때는 2.5 dB(A)
의 소음저감 효과가 나타났다.  

Fig. 6은 가이드의 길이가 50 mm인 소음기#2에 

대한 주파수영역에서 실험결과를 나타내고 있다. 거

의 모든 주파수 영역에서 소음저감 효과가 나타나

는 것을 볼 수 있다. 특히 목표로 했던 날개통과주

파수 주위에서 15 dB 그리고 그 하모닉 주파수에서

도 10 dB 이상의 소음저감 효과가 나타났다. 
가이드의 길이가 소음에 미치는 영향에 대한 연

구가 에어컨 실내기의 터보홴에 대하여 이루어졌는

데, 그 연구결과에서도 가이드의 최적화 길이가 존재

하며 그 길이에 따라서 최대 2.9 dB(A)의 소음저감 

효과가 나타났다(18). 가이드가 없거나 너무 짧은 때 

소음기를 따라서 흡입되던 유동이 급격한 단면변화

를 만나서 박리로 인한 와류가 증대되고 따라서 소

음이 증가되는 것으로 생각된다. 또한 가이드가 너무 

길어서 가이드와 날개 사이의 간격이 좁아져서 공기

Fig. 5 Picture of the silencer#2 with the guide 

Table 2 Measured overall sound pressure level with 
guide

Systems Guide length(mm) OSPL[dB(A)]

Baseline 91.7

Silencer #1
0 91.7

50 89.2

Silencer #2

0 88.4

10 87.2

30 86.4

50 83.7

60 86.1

Fig. 6 Measured sound pressure level spectrum

역학적 상호작용이 증가하여 다시 소음이 증가하는 

것으로 생각된다.

4.3 예측결과와 실험결과의 비교
소음기의 성능을 평가하기 위하여 소음기가 없

을 때의 측정값과 소음기가 부착된 상태에서의 측

정값의 차이를 이용하여 삽입손실을 계산하였다. 측

정에 의한 삽입손실과 이론적인 계산결과인 투과
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(a) Silencer#1

(b) Silencer#2

Fig. 7 Comparisons between predicted transmission 
loss and measured insertion loss

Table 3 Measured flow velocity at the outlet of the 
blower

Systems Velocity[m/s]
Baseline 30.92

Silencer #2, Lg=10 mm 29.04
Silencer #2, Lg=30 mm 29.62
Silencer #2, Lg=50 mm 30.49
Silencer #2, Lg=60 mm 28.88

손실과의 비교를 Fig. 7에 나타내었다. 삽입손실은 

소음기의 성능을 최대로 하는 가이드의 길이 50
mm를 유지한 상태에서 측정한 결과이다. 예측된 

투과손실은 실험에서 측정된 삽입손실의 전체적

인 경향을 보여주고 있지만, 다양한 차이도 존재

한다. 유동이 존재하지 않고 무반사단의 조건에서 

예측된 투과손실과 비교하여, 실제 측정된 삽입손

실은 유동이 존재하고 소음기의 끝단에서는 무반

사단이 아닌 형상과 조건에 따른 임피던스가 존

재한다. 게다가 무향실에서 측정된 것이 아니라 

실내에서 측정되어 반사에 의한 효과도 그 차이

를 발생시킨다고 판단된다. 

4.4 유속 측정결과
송풍기에 사용되는 소음기는 높은 소음저감을 목

표로 하고 동시에 송풍능력의 저하를 초래하지 말

아야 한다. 따라서 소음기#2를 대상으로 소음기가 

송풍능력에 미치는 영향을 측정하였다. 원형인 송풍

기 토출구의 중앙에서 유속을 10회 반복하여 측정

하였다. 소음기가 설치되어 있지 않은 송풍기와 서로 

다른 가이드의 길이를 갖는 소음기#2에 대하여 유속 

측정결과의 평균값을 Table 3에 제시하였다. 가이드

의 길이에 따라서 1~7 %의 유속저감이 나타났다. 소

음저감의 효과가 가장 큰 가이드의 길이 50 mm인 

경우에는 약 1.5 %의 유속저감으로 그 차이는 거의 

무시할 정도로 작다. 따라서 가이드의 길이 50 mm
인 소음기#2는 소음저감을 최대로 하고 동시에 유

속의 저하는 최소로 한다. 

5. 결  론

자동세차기에 사용되는 송풍기의 소음을 저감하

기 위하여 소음기를 설계하여 그 성능을 측정하였

다. 송풍기에서 발생하는 날개통과주파수를 중심으

로 소음을 저감하고자 3차원 경계요소법에 기초한 

투과손실을 이용하였다. 소음기는 흡입구에 설치되

었고, 토출구에서 발생하는 소음의 영향을 최소화하

기 위하여 파이프를 사용하여 건물의 외부로 토출

구를 유도하였다. 송풍기의 흡입구에서 2 m 거리에

서 소음을 측정하여 소음기의 소음저감 성능을 측

정하였다. 공간의 제약에 의해서 소음기의 입출구는 

25 cm, 최대 직경은 43 cm로 제한되어 있다. 공간

의 제약과 더불어 송풍능력의 저하를 초래하지 않

기 위하여 직선의 흡음형 소음기를 설계하였다.
길이가 12 cm인 소음기#1은 최대 2.5 dB(A)의 

소음저감 효과를 보였고, 길이가 32 cm인 소음기#2
는 최대 8 dB(A)의 소음저감 효과를 나타내었다. 
주파수영역에서 확인한 실험결과는 날개통과주파수

를 포함한 영역에서 가장 큰 소음저감 효과를 보여

주고 있다. 또 다른 실험결과는 소음기의 한 쪽 끝

단과 송풍기의 날개 사이의 거리가 소음기의 성능

에 영향을 미친다는 것을 보여주었다. 이 연구에 사

용된 송풍기에 대하여 가이드의 길이가 50 mm일 

때 가장 큰 소음저감이 나타난다. 유동이 존재하지 

않고 무반사단이라는 조건에서 3차원 경계요소법을 
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사용하여 예측한 투과손실과 유동이 존재하는 상태

이고 실내에서 측정한 삽입손실을 주파수영역에서 

비교하였다. 유동의 존재 유무 등 실험조건의 차이

에 의한 오차도 보이고 있지만 예측결과는 실험결

과의 전체적인 경향을 나타내고 있다. 가이드가 50
mm인 소음기#2의 송풍기 토출구 중앙에서 유속을 

측정한 결과 소음기의 설치로 인한 유속의 저하는 

1.5 %로 무시할 정도이다. 직선 흡음형 소음기는 송

풍기의 유속저하를 초래하지 않고 효과적으로 소음

을 저감한다. 또한, 송풍기에 사용되는 소음기를 설

계하는데 있어서 투과손실을 이용한 예측방법이 효

과적이다. 
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