
Trans. Korean Soc. Noise Vib. Eng., 25(6) : 432~439, 2015 한국소음진동공학회논문집 제25 권 제6 호, pp. 432~439, 2015
http://dx.doi.org/10.5050/KSNVE.2015.25.6.432 ISSN 1598-2785(Print),  ISSN 2287-5476(Online)

432
┃

Trans. Korean Soc. Noise Vib. Eng., 25(6) : 432~439, 2015

구조전달소음 최소화를 위한 함정탑재장비의 베이스 설계
Design of the Base for the Onboard Installed Equipment 

to Minimize Structure-borne Noise

한 형 석†․이 경 현* ․박 성 호**
HyungSuk Han, KyoungHyun Lee and SungHo Park

(Received April 21, 2015 ; Revised May 29, 2015 ; Accepted June 2, 2015)

Key Words : Structure Borne Noise(구조전달소음), Sandwich Panel(샌드위치 패널)

ABSTRACT

In order to reduce the structure borne noise of the equipment sufficiently, its exciting force should 
be restricted and additional anti-vibration devices such as resilient mount and bellows should be applied. 
Since the structure borne noise is dependent on the design of the base for the equipment, it is very 
important to design the base with low vibration. Therefore, in this research, various types of the base 
design for the shipboard equipment are investigated to reduce the structure borne noise. In order to de-
sign the base with low vibration, the exciting force at the center of the gravity of the equipment is 
firstly defined through the experiment. Using the exciting force identified by experiments, various types 
of base designs for the typical turbo machine are evaluated by FEM(finite element method) analysis.

* 

1. 서  론

함내에서 발생하는 공기소음과 구조소음에 의해 

발생되는 선체의 구조진동은 음향파로 수중으로 방

사되며 이러한 음향신호를 통해 적함은 아군 함정의 

위치 및 정보를 탐지하게 된다. 따라서 이러한 구조

전달소음을 해군에서는 고체소음으로 정의하고 탑재

장비에 대해 넓은 주파수 구간(10 Hz~10 kHz)에서 

미해군 기준을 통해 엄격히 관리되고 있다. 장비의 

구조전달소음을 최소화하기 위해서 장비 가진력을 

최소화하거나 방진장치를 적용하여 전달소음을 최소

화하는 연구가 주로 이루어지고 있다. 
Han, H. S. et al(1)은 함정용 개스터빈엔진과 감속

기어 간의 상대운동을 정의하기 위해서 개스터빈엔진

을 강체로 가정하여 질량중심점에서의 가진력을 추정

하였으며 추정된 가진력을 가지고 개스터빈과 감속기

어간의 상대운동 저감을 위해 수평마운트 설치를 제

안하였다. Otusuka, T. et al(2)은 정상상태 조건에서 

소형 보트 엔진의 가진력을 실험을 통해 규명함으로

써 소음진동 문제 해결을 위한 가진력 데이터를 확보

하였다. Ryu, S. M. et al(3)은 에어컨 압축기의 강체 

모델링을 통해 압축기 질량 중심점에서의 가진력을 

추정하고 유한요소 해석을 통한 진동 예측결과와 실

험결과 비교를 통해 가진력 추정 결과를 검증하였으

며 추정된 가진력 정보를 가지고 에어컨 배관계의 저

진동 설계에 활용하였다. Kim, B. H. et al(4)는 강체

진동 이론을 이용하여 자동차 엔진 내부 임의의 점에

서의 진동을 예측하고 이를 엔진 및 파워트레인 설계

에 활용하였으며 Tao, J. S. et al(5)은 유전자 알고리
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듬과 강체이론을 이용하여 엔진의 질량중심점에서의 

가진력을 추정하였다. Chung, J. H. et al(6)은 함정에 

적용되는 표준 방진 마운트의 동특성을 파악하고 평

가하여 이를 설계 검증에 활용하였다.  
이 연구에서는 장비 베이스 구조의 형태에 따라 

동일한 장비일지라도 전달진동은 큰 차이가 발생되므

로 구조적인 측면에서의 탑재장비 베이스의 설계에 

대한 연구를 수행하고자 한다. 따라서 실험을 통해 

장비의 가진력을 질량중심점에서 정의하고 이를 입력

으로 하였을 때 구조적인 측면에서 장비의 전달진동

을 최소화하는 장비 베이스의 설계방법을 다루고자 

한다. 

2. 탑재장비 가진력 추정

2.1 이론적 배경

이 절에서는 탑재장비를 6자유도를 갖는 집중질량

으로 가정하여 가진력을 규명하고자 한다. 장비를 강

체로 가정하면 운동에너지는 식 (1)과 같이 나타낼 수 

있다. 여기서 T는 운동에너지,   와 

  는 장비의 질량중심에서의 각 방향별 

질량관성 및 질량관성 상승모멘트, 는 장비의 질

량,   는 질량중심점에서의 각 방향에 대한 

병진 속도,   는 각 방향의 회전 각속도이

며 질량행렬(  ) 및 질량중심점에서의 변위속도 

행렬(   )은 식 (2)~(3)과 같다. 
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각 시스템을 강체로 가정하고 질량중심점에서 강

체가 병진운동과 회전운동을 한다고 가정할 때 장비

의 임의의 점에서 변위는 식 (4)와 같이 나타낼 수 

있다. 

       where       
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(4)

식 (4)에서   는 임의의 점에서의 변위, 는 

질량중심점에서의 변위,  는 질량중심점과 임의

의 점간의 상대좌표행렬로 식 (5)와 같다.
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여기서 는 임의의 점 i의 좌표, 는 

질량중심점의 좌표이다.
장비의 경우 일반적으로 탄성마운트에 의해 지지

되어 있으므로 이들 개별 시스템의 위치에너지는 식 

(6)과 같이 구할 수 있다.  
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(6)

Lagrange 방정식으로부터 식 (1)의 운동에너지와 

식 (6)의 위치에너지를 가지고 식 (7)의 운동방정식

을 유도할 수 있다.

       
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여기서  
   는 질량중

심점에서 발생하는 각 방향별 등가 힘 및 모멘트이

며 는 강성행렬로 식 (8)과 같다.
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식 (7)로부터 장비의 가진력을 추정하기 위해서는 

질량중심점에서의 변위, 가속도 및 질량행렬, 강성행

렬의 정의가 필요하다. 질량행렬 및 강성행렬은 설

계 시 이미 알고 있으므로 이는 설계값을 바탕으로 

산출이 가능하다. 질량중심점에서의 가속도는 식 (9)
로부터 각 시스템의 표면에서 가속도를 측정할 경우 

임의의 측정점의 상대좌표와 그 지점에서의 가속도 

값을 통해 추정 가능하다. 

         (9)

식 (9)에서  는 질량중심점과 각 시스템 표면

의 가속도계 측정점 간의 상대변위 행렬로 식 (10)
과 같다.
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(a) Force

(b) Moment

Fig. 1 Estimated force and moment at the center of 
the gravity of the typical turbo machine

식 (9)에서 질량중심점에서의 가속도 행렬이 미지

수이므로 총 6개 이상의 식이 필요하다. 장비의 임

의의 3점에 대해 3축 가속도를 측정하고 이들 계측 

위치와 질량중심점간의 상대좌표행렬을 구하여 식 

(9)에 대입하여 연립방정식의 해를 식 (11)을 통해 

구하면 질량중심점에서의 가속도를 계산할 수 있으

며 식 (12)로부터 장비의 질량 중심점에서의 가진력 

행렬을 계산할 수 있다. 
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2.2 가진력 추정

Fig. 1은 2.1절의 절차에 따라 소형 터빈 장치에 

3개의 가속도계를 부착시켜 얻어진 가속도계를 가지

고 추정한 가진력이다. 이 가진력을 입력으로 소형 

터빈 장치의 베이스의 형태에 따른 구조전달소음의 

변화를 해석을 통해 분석하였다.  

3. 탑재장비 베이스 설계

3.1 단일마운트 구조와 이중마운트 구조

단일 탄성지지 구조에 대해 Fig. 2와 같이 단순 

질량-스프링계로 가정하면 바닥으로 전달되는 진

동변위는 식 (13)의 운동방정식으로부터 식 (14)와 

같다.
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여기서 m은 장비의 무게, k는 적용된 탄성마운트의 

총 등가 강성, X는 장비의 변위, Xf는 바닥으로 전

달된 진동에 의한 바닥의 변위, F0은 장비의 가진

력, kf는 장비 받침대의 강성, 는 주파수이다. 
이중 탄성지지 구조의 경우 Fig. 3과 같이 질량-스

프링의 3자유도 계로 단순화 시켰을 때 진동방정식

은 식 (15)와 같이 표현할 수 있다.  
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
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(15)

여기서 m1은 장비의 무게, m2는 중간 질량의 무게, 
k1, k2는 중간 질량 상부 및 하부에 적용된 탄성 마

운트의 총 등가 강성, X1은 장비의 변위, X2는 중간

받침대의 변위, F0은 장비의 가진력이다.
식 (15)로부터 바닥 전달 진동 변위는 식 (16)과 

같다.

 
″ 


″

″

″    
″  
″ 

(16)

Fig. 2 Schematic diagram of the equipment supported 
by single resilient mount on the foundation

Fig. 3 Schematic diagram of the equipment supported 
by double resilient mount on the foundation

Fig. 4는 감쇠를 고려하지 않은 단일마운트와 이중

마운트 구조 단순 모델에 대한 바닥진동 변위 계산 예

이다. Fig. 4(a)와 같이 이중마운트 구조를 사용할 경우 

일부 공진점을 제외한 대부분의 주파수 영역에서 바닥

의 전달 진동 변위가 크게 줄어듦을 알 수 있다. 
또한 이중마운트를 사용할 경우 MIL Std 740-2

에 따라 바닥 위의 2차 마운트 상단부에서 진동을 

계측하므로 Fig. 4(b)와 같이 단일마운트 시스템에 

비해 진동변위가 작아짐을 알 수 있다. 
따라서 최근 개발되는 장비의 경우 구조전달소음 

저감을 위해서 이중마운트 구조를 제안하고 있지만 

이 경우 제품의 무게 및 체적이 증가하기 때문에 저

중량을 요구하는 함정의 경우 단일마운트 시스템을 

계속해서 적용하고 있다.  

3.2 샌드위치 패널을 이용한 단일마운트 구조

앞 절에서 언급한바와 같이 단일마운트 시스템을 

Single Stage Mount 

Double Stage Mount 

(a) Below the mount

Single Stage Mount(X) 

Double Stage Mount(X1) 

Double Stage 

(b) Upper the mount

Fig. 4 Vibration displacement transferred on the flow 
for single and double stage mount system
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적용할 경우 MIL Std 740-2에서 요구하는 구조 전

달소음 기준을 만족하기가 쉽지 않다. 따라서 탑재

장비 제작사들은 이 기준을 만족하기 위해서 밸런싱 

및 축계 정렬을 통한 회전계의 가진력 최소화, 저소

음 전동기 및 펌프 적용 등 가진력 감소에 주력하고 

있는 실정이다. 
하지만 이 절에서는 동일한 가진력을 가지는 장

비의 구조전달 소음이 마운트 위에서 이들 장비를 

지지하는 장비 베이스에 따라 얼마나 달라지는지에 

대해 다루고자 한다.
Fig. 5와 같이 장비베이스를 강판으로 사용할 경

우 측정 주파수 범위 내에서 강판의 고차 고유진동

수까지 많은 수의 고유주파수가 포함되기 때문에 베

이스의 진동 레벨은 이들 고유주파수에서 증폭된다. 
따라서 이러한 진동을 저감하기 위해서는 가능한 바

닥베이스의 두께를 키워야한다. 하지만 이러한 강판

의 두께를 키우는 데에는 한계가 있기 때문에 이러

한 강판구조의 베이스는 저진동 설계 관점에서는 적

합하지 않다.
따라서 함정 탑재장비의 경우 Fig. 6과 같이 측정 

주파수 내에 강판 형태의 베이스 대비 고유주파수의 

수가 상대적으로 적은 프레임 형태의 바닥 베이스를 

많이 사용하고 있다. 하지만 장비 제작사에 따라 여

러 가지 형태의 베이스를 사용하고 있으며 이중마운

트 구조에 비해 큰 진동레벨을 가질 수밖에 없다. 
이 연구에서는 바닥베이스의 형태를 Fig. 7과 같

이 강재-제진고무-강재의 샌드위치 페널 형태의 베

이스를 적용하여 무게와 체적 증가를 최소화 하면서 

성능은 이중마운트 구조와 유사한 특성을 가지도록 

고안하였다.  

4. 해  석

해석은 상용소프트웨어인 MSC Patran/Nastran을 

가지고 수행하였으며 108번 주파수응답-직접방법

(frequency response-direct method)을 사용하여 마

운트 상단에서의 구조전달소음을 계산하였다. 해석

모델은 Fig. 8과 같으며 강판의 경우 셀 요소로 모

델링 하였고 장비는 6자유도를 가지는 집중질량으로 

가정하였으며 마운트의 경우 바 요소를 이용하여 x, 
y, z방향의 스프링으로 모델링 하였다. 

Fig. 9는 전절의 Fig. 5에서 제시한 강판 형태의  

Fig. 5 Base design using steel plate

Fig. 6 Base design using steel frame

Steel frame

Rubber block

Fig. 7 Base design using sandwich panel

 

Fig. 8 FEM modeling

베이스에 대해 장비의 질량중심점에서의 가진력(Fig.
1)을 입력으로 하였을 때 베이스에서의 구조전달진

동을 강판의 두께에 따라 해석한 결과이다. 
Fig. 9로부터 강판 형태의 베이스에 대해 베이스 

두께를 6.0 mm에서 20 mm까지 증가시켰을 때 베이

스에서의 가속도는 13.0 m/s2에서 8.3 m/s2까지 작아

짐을 확인할 수 있었다. 하지만 앞서 언급한바와 같

이 이러한 강판 형태의 베이스는 두께를 늘리는데 
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(a) Thickness of the base = 6.0 mm
(overall rms acceleration = 13.0 m/s2)

(b) Thickness of the base = 12.0 mm 
(overall rms acceleration = 10.3 m/s2)

(c) Thickness of the base = 20.0 mm 
(overall rms acceleration = 8.3 m/s2)

Fig. 9 Acceleration on the steel plate type base(Fig. 
5) according to its thickness  

제약조건이 있으므로 이러한 구조보다는 프레임 형

태의 구조가 장비 베이스로 보다 적합하다.    
Fig. 10은 Fig. 6의 프레임 형태의 베이스에 대한 

베이스에서의 가속도이며 강판형태의 베이스 대비 상

대적으로 가속도 레벨이 작아짐을 알 수 있다. Fig. 6
의 두께 20 mm의 강판형태 베이스와 가속도 레벨을 

서로 비교해 볼 때 프레임 구조 베이스 적용 시 마

운트 상부에서의 가속도는 8.3 m/s2에서 2.9 m/s2까지

Fig. 10 Acceleration on the steel frame type base
(Fig. 6)(overall rms acceleration = 2.9 m/s2)  

Fig. 11 Acceleration on the sandwich panel type base
(Fig. 7) (overall rms acceleration = 0.6 m/s2) 

줄어듦을 알 수 있었다. Fig. 10으로부터 강판구조의 

베이스보다는 프레임 구조의 베이스가 전달진동 관

점에서 보다 유리한 설계임을 파악할 수 있었다.
Fig. 11은 샌드위치 페널 형태의 베이스를 적용하

였을 때의 베이스에서의 가속도 레벨로 3절에서 언

급한 이중마운트 구조와 유사하게 고주파에서의 진

동 감쇠가 큼을 파악할 수 있었으며 전체 가속도 레

벨은 0.6 m/s2까지 줄어듦을 예측할 수 있었다. Fig.
11로부터 “강체-제진고무-강체” 형태의 샌드위치 패

널을 장비 베이스로 사용할 경우 이중마운트와 유사

한 전달진동 특성을 얻을 수 있었다. 샌드위치 패널

의 고무 재료는 천연고무(natural rubber)를 사용하

였으며 영률은 4 Mpa, 비중은 1.2, 두께는 20 mm로 

적용하여 계산하였다. 
Fig. 11에서 샌드위치 패널 적용에 따른 고유진동

수 변화 등 구조적인 특성 변화로 인해 200 Hz 근

방 영역에서는 진동이 오히려 약간 증가하는 경향을 

나타내고 있음을 알 수 있다. 이러한 부분적인 진동 

증가는 추가적으로 개선이 필요하며 향후 최적설계 



HyungSuk Han et al ; Design of the Base for the Onboard Installed Equipment to Minimize Structure-borne Noise

438
┃

Trans. Korean Soc. Noise Vib. Eng., 25(6) : 432~439, 2015

Mount mode Local mode of the structure

Fig. 12 Distribution of the natural frequency accord-
ing to the base type

Table 1 Weight of the base according to the type of 
base 

Type Thickness[mm] Weight[kg]

Plate(Fig.5) 6 29.9

Plate(Fig.5) 12 59.7

Plate(Fig.5) 20 99.6

Frame(Fig.6) 20 100.9

Frame+sandwich 
panel(Fig.7) 20 125.8

 

적용을 통한 보완이 필요하나 이 논문에서는 다루지 

않는다.  
Fig. 12는 Fig. 5의 두께 6 mm, 12 mm, 20 mm의 

강판형태의 베이스와 Fig. 6의 두께 20 mm 프레임 

형태의 베이스에 대한 고유주파수 분포를 보여주고 

있다. 
Fig. 12에서 30 Hz 미만의 고유주파수는 장비의 

무게와 마운트의 강성에 의한 고유주파수이며 100
Hz 이상 고유주파수는 베이스 구성 강판의 국부 고

유진동수이다. Fig. 12로부터 Fig. 6의 프레임 구조 

적용 시 베이스를 구성하는 강판의 국부 고유주파수

의 개수가 측정 주파수 범위에서 훨씬 작기 때문에 

베이스 공진에 의한 진동 증폭이 작음을 예측할 수 

있다. 
Table 1은 Figs. 5~7의 베이스에 대한 무게에 대

한 비교결과이다. Fig. 5의 강판 베이스 구조를 가지

고 진동 기준을 충족하기 위해서는 베이스 두께를 

크게 증가시켜야 하므로 중량 증가에 따른 재료비 

상승이 불가피하다. 하지만 Fig. 6의 프레임 구조 베

이스의 경우 제작하기는 Fig. 5 구조에 비해 상대적

으로 어려우며 Fig. 5와 동일 두께의 구조로 제작할 

경우 중량도 유사하지만 진동레벨이 크게 줄어들기 

때문에 진동 측면에서 훨씬 유리하다. 또한 규격 대

비 진동 레벨이 충분히 여유가 있을 경우 진동레벨

이 다소 증가하더라도 두께를 일부 저감하여 중량 

저감을 선택할 수도 있다. 따라서 함정과 같이 저중

량, 저진동을 요구하는 선박의 적용에는 Fig. 6의 프

레임 구조 베이스가 보다 적합함을 알 수 있다. Fig.
7의 경우 샌드위치 패널 적용에 따라 Fig. 6 구조대

비 약 24.9 kg 정도 중량이 증가함을 알 수 있다. 

5. 결  론

이 연구에서는 함정용 탑재장비의 구조전달소음

을 저감하기 위해서 장비 베이스의 설계에 대해 해

석적으로 검토하였다. 또한 해석결과로부터 측정주

파수 범위 내에서 많은 국부 고유모드를 가지는 강

판 구조의 베이스 보다는 상대적으로 적은 수의 국

부 고유모드를 가지는 프레임 구조의 베이스가 동일

한 가진력에 대해 전달진동이 작음을 알 수 있었다. 
이 연구에서 제시한 샌드위치 패널 형태의 베이스 

적용 시 베이스에서의 진동이 이중마운트 구조를 적

용한 경우와 유사하게 고주파 영역에서 큰 감쇠가 

발생함을 알 수 있었다. 이러한 샌드위치 패널 형태 

베이스의 경우 단일마운트 대비 구조적으로 큰 변화 

없이 이중마운트 효과를 기대할 수 있는 베이스로 

향후 개발 함정에 적용 시 구조전달 소음 저감, 중

량저감, 공간 활용도 증대 등이 기대된다.

후  기

이 연구는 국방기술품질원 자체연구로 실시된 것

으로 군사보안상 문제가 없음을 확인함.
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