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요 약

본 논문에서는 불규칙한 노면이 설치된 섀시 동력계(chassis dynamometer^로 부터 가진된 타이어의 구조 진동 소음을 

음장의 공간적 변환기법을 이용하여 측정하였다. 음장의 공간적 변환기법은 소음원으로 부터 원거리까지의 전파를 계산하 

는 기법이다. 즉, 한평면의 음향 측정으로 부터 측정 평면에서 멀리 떨어지거나 더 가까운 평면에서의 음장을 표현하는 변수 

들인 음압, 음향 인텐시티, 입자속도 등을 계산한다. 측정 평면에서 음원쪽으로 가까운 평면의 계산은 근접음장 홀로그래피 

를 적용하여 계산하고 먼 쪽은 헬름홀쯔 적분식을 적용한다. 측정결과로 부터 타이어 구조 진동 소음의 방사형태와 소음원 

의 위치를 예측하였다.

ABSTRACT

The interaction between tire and road is responsible for the excited vibration of the tire, and it is 저Is。important 

for the sound radiation. In this paper, measurement of tire structural vibration noise from a chassis dynamometer 

냐sing Spatial Transformation of Sound Field(STSF) technique is studied. STSF involving a scan that uses an array 

of transducers over a planar surface close to the source is under investigation. From cross spectra measurement dur­

ing the scan, a principal component representing the sound field is extracted. Any power descriptor of the near field 

can then be investigated by means of near-field acoustic holography, while the distant field can be determined by­

application of Helmholtz integral equation. The results of the measurement were used to obtain the radiation sound 

pattern from the center line of the tire, and to locate the radiation sound generating regions in the vicinity of the 

tire.

I.서 론

쾌적한 생활환경의 유지와 승차감 향상을 위해서는 교 

통환경소음에 큰 영향을 미치는 자동차 소음의 저소음화 

가 요구된다. 또한, 자동차 시장의 본 고장이라고 할 수 있 

는 유럽에서 자동차 소음에 대한 규제는 점점 강화되고 

있는 실정[1]이다. 이에 따라서 자동차 소음 발생의 원인 

별 규명과 대책 강구에 대한 공학적 시도가 다각적인 측 

면에서 이루어지고 있다. 자동차의 진동 및 소음을 대상 

으로 한 연구도 급격히 늘어나고 있으며 진동 및 소음을 

평가하기 위 한 측정 방법 과 해 석 기술도 개발되고 있다. 자 

동차의 소음을 가속 주행시험법 (pass-by test, ISO R362S) 
등에 의해 측정한 결과, 자동차가 저속으로 주행할 때는 

타이어-노면 소음보다 엔진이나 배기계 등으로 부터 방 

사되는 소음이 큰 비중을 차지하였다. 그러나 자동차가 

고속으로 주행할 때는 엔진이나 배기계 등의 소음보다 

타이어-노면 소음이 차지하는 비율이 큰 비중을 차지하 

였다 [2].
타이어-노면 소음의 측정방법은 주관적인 측정방법과 

객관적인 측정방법으로 구분되고 있다. 주관적인 측정방 

법은 운전자의 승차감(feeling)에 의해 평가되어지는 방 

법이고, 객관적인 측정방법은 측정기기를 이용하는 방법 

이다. 객관적인 측정방법은 타행(coast-by) 측정법과 트 

레일러(trailer) 측정법, 실내 드럼(drum) 측정법 등이 
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있다.

타이어-노면 소음의 측정에 관한 종래의 연구로 R. K. 

Hillquist는 트럭 타이어의 주관적인 소음평가 측정기준 

과 객관적인 측정법 사이의 일치성에 대하여 연구하였고 

[3], M. G. Richards, L. J. Oswald, R. Hickling, R. F. 

Miller와 D. B. Thrasher 등은 가속주행 (pass-by) 측정 

법을 이용하여 타이 어 소음레 벨의 변동과 공기 역 학적 소 

음, 타이어-노면 소음측정의 문제점에 대하여 연구하였 

다[4, 5, 6], D. G. Anderson, S. P. Landers, G. W. Ri­

chards, J. L. Bradisse, J. A. Ejsmont와 U. Sandberg 
등은 트레 일러 측정법을 이용하여 타이어 접지부의 근접 

소음 측정에 의한 타이어 음향방사 특성을 규명하고자 

하였다[7, 8, 9]. D. Ronneberger와 C. Preuss는 트레 일 

러 측정법에서 타이어 소음을 측정하는 마이크로폰의 최 

적의 위치를 제시하였고[10], D. G. Anderson, T. Ben- 

chea와 F. E. Matyja는 타이 어 소음측정에 대 하여 SAE 

J57a 측정법을 적용하여, 기준 타이어에 대한 상대평가 

를 시도하였다[11]. U. Sandberg와 J. A. Ejsmont는 타 

이어-노면 소음의 측정에 대한 기본적인 방법을 제시하 

고 측정방법들 가의 차이점에 대하여 연구하였다[12]. 

Y. Oshino와 H. Tachibana는 두개의 마이크로폰 음향 

인텐시티 측정기술에 의해 실제 주행중인 트럭 타이어의 

음향방사 특성을 가시화 하였고[13], G. Rasmussen는 

가속주행 측정법에 음향 인텐시티 측정 기술을 적용하여 

자동차로 부터의 소음원을 찾고 타이어가 미치는 영향을 

조사하였다 [14].
한편, 기존의 타이어 구조 진동 소음 측정방법은 주관 

적인 상대평가에 의존하고 있고, 측정방법 및 결과에 대 

한 재연성의 신뢰도가 떨어졌다. 따라서, 본 논문은 실험 

결과의 재연성과 객관적인 평가를 위하여 불규칙한 노면 

이 설치된 실내 드럼과 섀시 동력 계를 이용하여 타이어를 

가진시키고, 이때 타이어로 부터 방사되는 타이어 구조 

진동 소음을 측정하였다. 타이어 구조 진동 소음 방사의 

형태와 소음원을 규명하기 위하여 음장의 공간적 변환기 

법을 이용하였고, 측정된 소음 방사의 형태는 해석결과 

와 비교하였다. 또한, 타이어 구조설계인자와 실험조건 

의 변화가 소음방사 형태에 미치는 영향을 조사하였다.

n. 타이어 구조 진동 소음에 관한 이론적 배경

타이어를 Fig.l에서 보는바와 같이 하중을 받고 회전 

하는 링(ring)으로 가정하였다. 링의 반경방향과 접선방 

향 좌표를 V, u 반경방향과 접선방향 탄성계수를 如, kT 

반경방향과 접선방향의 감쇠를 山, dT라 하고 회전각속 

도와 접선방향 하중, 코리올리스(coriolis) 항을 고려 하였 

다. 원형 링은 구조진동하고 구조진동에 의한 음파는 원 

형의 공간상으로 방사된다고 가정하였다.

Fig.l에서 r>a 경우, 링 표면의 외부 공간상에서는 

음원이 존재하지 않으며, 링의 표면에서는 링의 운동과 

매질의 운동이 일치하는 오일러(Euler) 방정식을 만족하 

고, 공간상에서는 파동방정식을 만족한다고 가정하였다. 

링의 표면에서 원주방향에 따라 음향강도(sound inten- 

sity)가 다르게 분포하기 때문에 타이어 전표면에서의 음 

향파워를 구하기 위해서 링의 전표면에 걸쳐 음향강도를 

적분하였다.

Fig.l Circular ring model of a pneumatic tire

자동차의 주행속도 범위가 아음속 이내이기 때문에 순 

수공력학적 음원기구들을 무시하고 타이어 측면의 사이 

드월(sidewall)로 부터 방사는 타이어가 노면과 접지되는 

트레드밴드(treadband)에 비해 작다고 가정하였다[15]. 
또한, 트레드 블럭운동을 배제하여 타이어 트레드 밴드 

를 원형 링으로 가정하면 운동방정식은 식(1)과 같다.

브 iu"'+v,) - -务 + ti+u)

=pS(u + 2i2(u，+ v) +if(u"+2v，— u) —kru + qr.

쁠 (“'+z，')-쓸 传' + 勿一을 3"+2“"+z，')(1)

-\~da{u Q+v) = — — u)

十 £¥(z广十 2" 一(〃十G)) —kav—qa.

음향파워를 구하기 위해 공통인자 以即를 생략하고 조 

화운동 각주파수 co를 고려 한 후 정규화하면 식 (2) 와 같다•

/ — （ 으一 ） 2 =
' a” ES

領 =（ 으）J 쓴片 

（Do ES

9 K2 B a2 
a2 ES fl4

谆=( 쓰二)2=冬
T (Do ES

,2=_邕= 끄
cl ES

으)2 = 业으箜
O) 上，、
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G=" 上=5飞一 ⑵
£,pS （i）T L.pSd）a

식（2）에서 정규화의 물리적 의미는 한파장의 길이가 

타이어의 원주와 같을때, 如=0和沖은 링 주파수 3。 

= Ci」a를 결정하는 길이방향 파속이고, 饥■와 m는 기초 

강성과 질량으로 구성된 타이어의 공진주파수이다. Cs는 

타이어가 인장력 T〃를 받는 줄（string）로 간주될 때의 파 

속이며 K는 타이어 내부 벨트（belt）의 회전반경이다.

식（3）은 트럭 타이어의 한예이다.

CL « 700 rn/s, a% = 2zX400,辺=2林40,如=2"112, 

》=9xl0-3, Ck = 38m/s, v« = 0.28, vz=0.1, /= 0.057.

（3）

식（2）를 식（1）에 대입하고 정리하면 식（4）와 같다.

-{u"+v'）+d2（v"" + v'）-2^TvT（^u' + jvu）

=~（{-v2 + y>j）u + 2jv^（u' + v） +£2（/+a广-"））

+ 您으］

ES

（4）

一尸2（7广+〃‘）+ （u+v） T“2（Z广"+2〃"+〃）

+ 2了行4（位广 + jw） = — （（—/ + i而〃+2力£（〃，+後）

+ 序（犷+ 2“'一（〃十伝））） — 으으으-虹

ES

또한, 재료손실들은 복소강성 인자를 포함하며 다음괴 

같다.

E=E（1 +•而）. B = B（1 + j 히 G.

知 = 姒1 +力7）（* = C：（1+/히
岛、= &（］+/竹）.

여기서 하m, 如, 竹, 伯는 손실계수로 고무의 경우 0.1 〜 

0.4이다. 식（4）에서 반경방향과 접선방향의 하중 5와 qa 

가 '0'이고, 타이어 원주 주위를 이동하는 파로 구성된 타 

이어의 자유운동을 고려하면, 타이어 원주 주위를 이동 

하는 파는。土서20 형태로 표시되며 식（5）와 같다.

（1 -硏）胪（切）6+#2（2力戶-2§"%）（血。5一（（1_的 

（一X + 2郡+ 夕2）_財（—序—2项¥0^ +（_诗 + 侔））） 

（切）4 + （项（1—序）（2元#+2<5仞一项（2力戶一2奸巧％） 

（一狎+ 2胪+厌）—2界成）（切）3+（（2序_1）（胪—1 
+ 2£2）-（一胃2_2顶心叫+（_卩2+侔））（一丫2一2畏 

+ 的-（財IW-2&"丁£）⑵明 + 2，/丿）+ （1 -圆 

（必一朋一厌+ 2力上阪+（—『+我）一1））（切）2

+ （2明。2—1 + 2£2）+顶（一皮一2力&吁

+ （一邙+岸））（2力夕+ 2乙* 6） +顶（2项祐—2g 相）

（*一畏一 32 + 2项区사，奁+（—/ + 说）一1））（庖2）

+ （-£2 — 2•九Gw+（—W +谆））（沪一郡一夕2

+ 2jvCavfl+ （-『 +洗）一1）一脳（2£2-1）） =0. （5）

식（5）에서 k는 파수（wavenember）로 감쇠가 있을때 

복소수이고, 식（5）에서 실수부는 파속을 결정하고 허수 

부는 감쇠이다. 식（5）에서 해의 형태는 식（6）과 같다.

H+泌） = & e다3尚 + A2 W + A3

，一顔）=4夕為部+思小"如+压呂池庭 （6）

또한, 타이어 반경방향 표면진동속도（皿：）亍 식（7）과
같다. *

* = *』（£ J：4•次和"。5‘+£ &必七5如）

= *Re0  山.（舛。f-1）

+ E 但 \ （1一热心""）） （7）

음향매 질에서 진동하는 링에 의해 발생하는 압력분포 

를 p（x, y, t）로 표시하면 2차원 공간상에서의 파동방정 

식은 식（8）과 같다.

互十丄业十丄疝+摩少=0 （8）
打2十尸打十尸2算2十E ° （引

식（8）에서 她 = 이瞞로 c。는 음향매질에서의 음속이고 

음압은 선형방정식을 만족할 정도로 충분히 작으며 r>a 

인 공간에 음원은 존재하지 않는 것으로 가정하였다. r = 

a인 링 표면에서는 링의 운동과 매질의 운동이 일치해야 

하므로 경 계조건은 식 （9）와 같다.

-j（DpV„（.^）=-^~2- I ⑼

dr I r = a.

식（9）에서 p 는 음향매질의 질량밀도이다. 한편, r>a 

인 공간에서 의 음압은 식 （10） 과 같다.

P(.r,。)=/>”H了(”)cos"。. (10)

식（10）을. 식（9）에 대입하면, 링 표면의 음압은 식（11） 

과 같다.

)H(n (ka) cos (11)

여기서, 丑甲（切!）는
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《刀+ 1 일때

(쯔)2”+顶쓰그스 (쯔：)2”, (“0).
Z 7C Z

血2》处+ 1 일때

H^(ka) « (^- )^ /崂""+。幻_枷. (13)
nka

또한, 식(11)에서

雌腿)=으噁쁠 I
a{kr) I

이다. 그러므로, 타이어 전체의 음향파워를 구하기 위하 

여 링의 전표면에 작용하는 음향파워를 적분하면 식 (14) 
와 같다.

77= f2" I p(r, I2 r d^>. (14)
2pc J o

식(10)과 식(13)을 식(14)에 대입하고 정리하여 음향 

파워 결과식을 구하면 식 (15)와 같다.

어2 T必當)|2 * (15)

皿. 실험장치 및 방법

3-1.측정원리

음장의 공간적 변환기법 (Spatial Transformation of 

Sound Field technique)-& 소음원으로 부터 원거리까지 

의 전파를 켸산하는 기법［16］이다. 즉, 한 평면의 음향 

측정으로 부터 측정 평면에서 멀리 떨어지거나 더 가까 

운 평면에서의 음장을 표현하는 변수들인 음압, 음향 인 

텐시티, 입자속도 등을 계산한다. 측정 평면에서 음원쪽 

으로 가까운 평면의 계산은 근접음장 홀로그래 피 (near­

field holography) 적용하여 계산하고 먼 쪽은 식 (16) 

과 같이 헬름흘쯔 적분식 (Helmholtz integral equation) 
을 적 용한다.

p(r) = 一 ［一 licopVn(r)G{r', r)

+ -7— G'(r\ r)］ </s(r). (16)
cn

Fig.2는 음장의 공간적 변환기법의 원리를 나타내고 

있다. 음원이 정상적 (stationary) 이라고 가정하면, 음원 

에 근접한 평면상에서 주사(scan)하는 동안 측정되는 상 

호스펙트럼으로 부터 상관성, 위상, 진폭 등의 정보를 구 

할 수 있다. 또한, 측정된 상호스펙트럼을 기초로 음장의 

주요성분 표현식이 구해지고 음원의 표면으로 부터 무한 

대까지 확장된 3차원 영역에 음원의 변수들이 그려지게 

된다. 음장의 공간적 변환기 법 의 원리 는 2차원 측정 에 기 

초를 둔 3차원 도해 기능 외에 부분 음원 감쇠에 대한 시 

뮬레이션이 가능하고 광대역 음원, 비연관성 음원에 사 

용될 수 있다.

Fig.2 Principle of STSF(Spatial Transformation of Sound 
Field) techniques

3-2. 실험용 타이어

타이어 구조 진동 소음 측정에 이용된 타이어는 실제 

자동차에 장착되어 쓰고 있는 현용(regular) 레디얼 타 

이어와 설계인자를 제조 공정상 무리없는 범위내에서 변 

경한 실험용 타이어로 구분되며, 실험에 이용된 타이어 

는 195/65R14 사계절용으로 변경된 설계인자는 Table 1 

과 같다.

Table 1 Proposed Design Parameters of Test Tire
Tire Parameters Proposed design

A 현용(regular) 타이어 Standard spec.
B 벨트각도(belt angle) Standard spec, angle ±3°

C 보강벨트(reinforcement belt)
Number of nylon edge belt 

(1 or 2 nylon edge belt)

D 비드 휠러 높이(bead filler height), 
고무강도(rubber hardness) Standard spec. ±10%

E 카카스*  구조(carcass structure) Change of EPI, composite
■카카스」는 타이어의 골격이되는 부분으로 타이어 코오드지 

로 된 포충전체「비드 휠러」는 비드의 주위를 감싼 카카스 턴 

업(turn up)부와 내측 카카스 사이 의 고무층.

3-3.실험방법

Fig.3은 타이어 구조 진동 소음 측정을 위한 실험장치 

의 개략도이다. 실험장치는 무향실(anechoic chamber), 
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섀시 동력계(chassis dynamometer)와 계측장비 등으로 

구성되었다. 무향실의 차단주파수는 63 Hz 암소음은 18 

dB(A)이고, 드럼의 직경은 3 m, 최대속도는 210 km/h, 

최대하중은 3 ton이며, 드럼의 표면에는 조도가 불규칙 

한 거친 노면(rough surface)을 설치하였다. 한편, 타이 

어가 드럼상에 놓이지 않은 상태에서 드럼을 40 km/h의 

속도로 회전시켰을 때 무향실내의 암소음은 3.5 kHz 이 

하의 대역에서 36.8 dB 이었다. 실험을 실시하기 전 타이 

어의 내부 공기압과 정, 동적 평형 (balance), 균일성 

(uniformity) 등의 데이타를 확보하였으며 실험에 이용 

된 타이어는 균일성은 Table 2와 같다.

MICROPHONE

Fig.3 Schematic diagram for measurement of tire structur­
al vibration noise

Table 2 Uniformity of test tire
Tire Radial Force 

Variation*  (kg)
Lateral Force 

Variation**  (kg)
Conicity***  (kg)

A 5.9 3.7 0.4
B 3.4 1.9 0.3
C 5.5 2.7 2.3
D 4.3 25 2.9

(
띵) 

s
s
o
d
 p

u
n
o
s

牛一…—°=----5一 一y 100(Km/h)

80(Km/h)

•Radial force variation(RFV) 은 타이 어 1 회 전시 종방향 힘 

의 변동차.

**Ladial force variation(LFV) 은 타이 어 1.회 전시 횡 방향 힘 

의 변동차.

***Conicity(CON)는 타이어 좌우에 발생하는 횡력의 차이.

타이어에 가해지는 하중과 주행속도가 미치는 영향을 

조사하기 위하여 타이어를 하중 장치에 장착한 후 하중 

조건을 설정하였으며, 타이어의 주행속도는 섀시 동력계 

를 이용하여 제어하였다. 일정한 실험조건을 만족시키 기 

위하여 80 km/h의 속도로 10분간 예비주행을 실시하였다.

타이어 사이드월 방향으로 방사되는 구조 진동 소음을 

측정하기 위하여 타이어 트레드 중심으로 부터 사이드월 

방향으로 1 m, 지면으로 부터 25 cm에 위치한 지점에 마 

이크로폰을 설치하였다. 음장의 공간적 변환 기법을 이 

용한 경우에는 타이어의 사이드월로 부터 60 cm, 지면으 

로 부터 20 cm의 지점부터 마이크로폰을 설치하였으며 

마이크로폰 사이의 간격은 20 cm이다. 측정 점은 17 등분 

하였고 마이크로폰 어레이 (array) 이동장치(traverser)를 

이용하여 측정점을 이동하였다. 각 측정점마다 50회의 

평균(average)을 실시하였다. 또한 삭제용 Referenece 
마이크로폰을 타이어 트레드 공기방출 지점과 섀시 동력 

계 등에 설치하고 300회의 평균을 실시하여 타이어 사이 

드월 방향으로의 방사에 영향을 미치는 주변 암소음의 

영향을 배제하였다.

타이어 트레드의 원주방향으로 방사되는 구조 진동 소 

음을 측정하기 위해서는 타이어를 원주방향으로 8등분하 

고 트레드가 지면과 접지하는 부분을 제외한 나머지 부 

분에 마이크로폰을 트레드와 수직하게 설치하여 트레드 

구조 진동에 의 한 음압을 측정하였다.

IV. 결과 및 고찰

Fig.4, 5는 타이 어에 작용하는 하중과 주행속도를 증가 

시켰을 때 사이드월 방향으로 방사되는 음압을 측정한 

결과이다. 타이어에 작용하는 하중이 증가하면서 사이드 

월의 강성이 증가［1 기하여 사이드월 방향으로 방사되는 

음압이 증가하였다. 타이어 소음의 속도 의존성은 타이 

어의 종류, 자동차의 종류에 따라 차이가 있으나 일반적 

으로 자동차의 주행속도에 비례하여 증가하는 경향［18］ 
이 있다.

94 -------------- :---------------------------------------------------------------------
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Fig.4 The variation of sound pressure by increasing load
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Fig.5 The variation of sound pressure by increasing speed

Fig.6은 트레드의 수직 방향으로 방사되는 음압을 측정 

한 결과이다. 타이어가 노면에 접지되는 접지면을 기준으 

로 타이 어의 원주방향으로 방사되 는 음압의 분포는 비대 

칭적이며 접지면에서 멀어질수록 음압은 감소하였다. 이 

는 타이어 구조 진동 소음에 관한 이론적 배경에서 제시 

한 결과식(15)을 무차원화하여 정규주파수(noimalized 

frequency)와 손실계수(!oss factor), 회전 각속도(angu­
lar velocityX 변화시켜 수치적분한 결과와 일치［19］하 

고 있다. Fig.7은 타이어의 손실계수가 Q1(일반적으로 

타이어의 경우 0.1 에서 0.4 사이임)이고 정규주파수가 1. 

75 일때 회전 각속도의 증가에 대한 타이어 표면 진동형 

태이다. Fig.7에서 보는바와 같이 진동 모우드의 수는 일 

정하나 가진점을 기준으로 타이어가 가진 점을 통과하기 

전에는 고주파로 진동하다가 통과후에는 저주파로 진동 

하는 비대칭적인 성질을 보였다. Fig.8은 타이어의 진동 

레벨과 상대적인 음향파워를 비교한 결과로 진동과 음향 

파워레벨이 밀접한 관계가 있음을 보여주고 있다.

다g.7 Tire surface vibration of radially excited tires
(a) v= 1.75, =0.1, Q = 0.0125
(b) v=L75, 〃 = 0.1, Q = 0.0375
(c) v = L75,，?=0.1, Q = 0.0625
(d) v=1.75, 〃 = 0.1, 0 = 0.0875
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Ang니ar Velocity

3
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Fg£ Vertical directional sound press.ure of test tire tread

0.00 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10
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Fig.8 Vibration and relative sound power level in rot거tional 
tire 3 = 1.75, 〃 = 0.1)
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Fig.9는 타이 어에 작용하는 하중이 490 kg, 내부 공기 

압이 1.9 kg/cm2, 주행속도가 60 km/h인 경우에 사이드 

월 •방향으로 방사되 는 구조 진동 소음의 파워 스펙트럼 이 

다. (a) 는 타이 어의 구조를 변경하지 않은 현용 타이 어 의 

음향파워 이 다. 음향파워 레 벨은 150~200, 250-300 Hz 사 

이에서 크게 나타났다. (b)는 비드 휠러(bead filler)의 

높이와 고무경도를 감소시켰을 때의 음향파워이다. 비드 

휠러 (bead filler) 의 높이를 낮추면 사이드월의 강성이 

감소하고, 고무경도가 작아지면 감쇠비가 증가하여 현용 

타이어에 비해 음향파워레벨 값이 작아진다. (c) 는 카카 

스(carcass)의 구조와 벨트의 각도를 변화시켜 트레드의 

굽힘강성(EI)을 증가시켰을 때의 음향파워이다. 트레드 

의 굽힘강성은 타이어의 고유진동수와 밀접한 관계[20] 
가 있으며 음향파워가 크게 •나타났던 주파수 대 역을 이 

동시 켰다.

Sound Poujer/dE

Fig.9 Sidewall directional sound power spectrum of tire 
structural vibration noise
(a) regular tire
(b) The effect for proposed bead filler height and 

rubber hardness
(c) The effect for proposed carcass structure and belt 

angle

Fig.10은 타이어에 작용하는 하중이 490 kg, 내부 공7 

압이 1.9 kg/cm2, 주행속도가 60 km/h인 셩우에 사이三 

월 방향으로 방사되는 구조 진동 소음의 액티브 인텐시 

티(active intensity)이다. 액티브 인텐시티로 부터 타이 

어가 노면과 접촉한 후 방사되는 음향 방사형태를 볼 수

(a) The effect for proposed bead filler height and 
rubber hardness

Fig. 10 Sidewall directional active intensity of tire structur­
al vibration noise
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있다. (a)는 비드 휠러(bead filler)의 높이와 고무경도 

를 감소시켰을 때의 액티브 인텐시티로 비드 휠러(bead 

filler) 의 높이와 고무경도를 감소시키지 않았을 때인 

(b)에 비해 음향파워가 현저하게 감소하였고 Fig.7에서 

보는바와 같이 접지부에서 후연부(trailing edge)로 방사 

하였다.

Fig. 11은 타이 어 에 작용하는 하중이 490 kg, 내부 공기 

압이 1.9kg/cm2, 주행속도가 的 km/h인 경우에 사이드 

월 방향으로 방사되는 구조 진동 소음의 리액티브 인텐 

시티(reactive intensity)이다. 리액티브 인텐시티로부 

터 타이어가 노면에 접지된 후 방사하는 소음원을 규명 

할 수 있다. 타이어의 소음원은 접지부와 후연부(trailing 

sdgQ에 위치하고 있으며 타이어 구조 진동 소음의 방사 

형태를 가시화할 수 있다. 또한, Fig. 12에서 보는바와 같 

이 자동차 실내에 마이크로폰을 설치하고 타이어의 구조 

진동 소음이 자동차 실내 소음에 미치는 영향을 평가할 

수 있을 것으로 생각된다.

Fig. 11 Side wall directional reactive intensity of tire struc­
tural vibration noise

Frequency (Hz)

Fig. 12 The effect of tire structural vibration noise for auto­
mobile interior noise (— : tire structural vibration 
noise, …:Automobile interior noise)

V. 결론

음장의 공간적 변환 기법을 이용한 타이어 구조 진동 

소음 측정에 관한 결과로 부터 다음과 같은 결론을 구하 

였다.

(1) 사이드월 방향의 타이어 구조 진동 소음은 타이어 

에 작용하는 하중, 주행속도 등과 같은 실험조건에 

따라 차이가 있으며, 트레드 수직방향의 음압은 타 

이어가 노면에 접지되는 접지면을 기준으로 비대 

칭 적으로 방사된다.

(2) 사이드월 방향으로 방사되는 구조 진동 소음의 파 

워스펙트럼은 비드 횔러 높이, 카카스 구조, 벨트 

각도, 고무경도 등과 같은 타이어 구조설계인자의 

영 향을 받고 있다.

(3) 음장의 공간적 변환 기법을 이용하여 사이드월으 

로 방사되는 구조 진동 소음의 음향방사 형태를 가 

시화하였고, 노면에 접지된 후 방사하는 타이어의 

소음원을 규명하였으며 타이어의 구조 진동 소음의 

객관적인 측정 방법으로 이용할 수 있게 되었다.
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Vn(r) : 질점 속도의 수직요소
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y : 무차원 인장계수

p : 타이어 밀도

V : 무차원 주파수

Va : 무차원 반경 방향 주파수

Vt : 무차원 접 선방향 주파수

侦 : 무차원 반경방향 감쇠

Ct : 무차원 접속방향 감쇠
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기호설명

a : 타이어 반경

B : 굽힘강성（El）

da :반경기반 감쇠

dT :접선기반 감쇠

ds{r) ：!■의 단면적 요소

E : 타이어 영 （Young） 계수

G{r\ r) : 그린 (green) 함수

Hn : Hankel 함수

ka : 반경기반 강성

辰 : 접선기반 강성

p(r) : 음압

q :반경방향 외부압력

Qa : 반경방향 조화하중

Qt : 접 선방향 조화하중

s : 음원의 표면

s :타이어 횡 단면적
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