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ABSTRACT 

 

An acoustic topology optimization method is developed to optimize the acoustic attenuation capability of a muffler. The 

transmission loss of the muffler is calculated by using the three-point method based on finite element analysis. Each element of 

the finite element model is assumed to have the variable acoustic properties, which are penalized by a carefully-selected 

interpolation function to yield clear expansion chamber shapes at the end of topology optimization. The objective of the 

acoustic topology optimization problem formulated in this work is to maximize the transmission loss at a target frequency. The 

transmission loss value at a deep frequency of a nominal muffler configuration can be dramatically increased by the proposed 

optimization method. Optimal muffler configurations are also obtained for other frequencies.  

1. 서 론 

원하는 주파수 대역에서 높은 전달 손실

(Transmission Loss: TL)을 갖는 머플러의 최적 설계

를 위해 위상 최적화 기법을 정식화하였다. 지금

까지 머플러의 설계는 경험 또는 몇 개의 매개 변

수를 이용한 형상 최적화 기법에 의해 주로 이루

어졌다. 머플러 내에 존재할 수 있는 강체벽(rigid 

wall)의 분포에 따라 머플러의 음향 특성이 변화

되기 때문에, 이와 같은 전통적인 설계 방법만으

로는 목적 주파수(target frequency)에서 최대 전달 

손실을 갖는 최적의 머플러 형상을 찾기 어렵다. 

본 논문에서는 머플러의 유한 요소 모델을 구성하

한 다음, 각 유한 요소모델에 설계 변수(design 

variable)을 한 개씩 부여하는 방법으로 머플러 위

상 최적화를 수행하였다. 제안된 음향 위상최적화 

기법을 목적 주파수에서 최대 전달 손실을 갖는 

동심 확장방 머플러 설계 문제에 적용하여 그 타

당성을 검증하였다.  

관심 주파수 영역에서 높은 투과 손실을 갖는 

머플러 내부 구조 설계에 대한 연구는 최근까지 

많은 연구자들에 의해 진행되어 왔다. Selamet
(1~2)

은 확장방의 길이, 연장된 입구단과 출구단의 길

이를 조절하여 가능한 높은 전달 손실을 갖는 주

파수 대역을 확장할 수 있는 방법을 제시하였다. 

Barbieri
(3)는 형상 최적화 기법을 이용하여 연장된 

입구단과 출구단(extended inlet/outlet)의 길이를 최

적화하여 관심 주파수 대역에서 높은 전달 손실 

값을 갖는 머플러를 설계하였다. 

지금까지 보고된 머플러의 설계 방법은 미리 

정해진 초기 위상을 부분적으로 변경하여, 관심 

주파수 대역의 전달 손실을 증가시키는 것이었다. 

그러나, 이런 방법은 사각형이나 원형과 같은 단

순 형상의 머플러에는 효과적이지만, 좋은 초기 

위상을 정하기 어려운 복잡한 형상의 머플러 설계

에는 적절하지 못하다. 실제 산업 현장에서도 머

플러 초기 형상은 설계자의 과거 경험과 직관에 

의해 결정되기 때문에, 제한된 범주 내에서 머플

러의 내부 구조를 설계하게 된다.  

최근에는 구조설계에 주로 활용되었던 위상 최

적화 기법(4~9)
-초기 설계 없이 최적화된 형상을 찾

을 수 있는 기법-이 음향과 관련된 문제에도 적용

되고 있다. Lee et al.
 (10)

 은 유전 알고리즘 (genetic 

algorithm) 을 이용하여 방사 소음을 줄일 수 있는 

박판의 위상을 최적화하는 연구를 수행하였다. 

Wadbro
(11)은 위상 최적화 기법을 이용하여 방사 

효율을 증가시킬 수 있는 혼 (acoustic horn) 을 설

계하는 방법을 제시하였다. 그러나, 머플러 설계 

분야에 위상최적화 기법이 적용된 연구는 보고된 

적이 없다. 

본 논문에서는 유한요소기반 머플러 내부 구조 

위상최적화 설계 정식화를 제안하였다. 최적화 과

정의 마지막 단계에서 유한 요소모델의 각각의 요

소가 공기 또는 강체가 될 수 있도록 음향 물성치

를 벌칙 함수(penalty function)로 보간 하였다. 전달
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손실은 세 점 계산법(three-point method)
 (12)으로 구

했으며, 설계 변수 개선(update)은 미분 기반의 최

적화 기법인 MMA(Method of Moving Asymptotes)
 (13)

 

를 사용하였다. 본 연구에서는 여러 목적 주파수

에서 최대의 전달손실을 갖도록 동심원 확장방 머

플러의 내부 형상을 최적화하였다. 허용된 내부 

형상의 강체 부피에 따라, 머플러 최적 형상이 어

떻게 변화하는지도 살펴보았다. 

2. 머플러 설계를 위한 위상최적화 기법 

머플러의 내부 음압 p 는 식 (1)에 나타낸 헤름

홀쯔 방정식(Helmholtz equation)과 부가된 경계조

건을 이용하여 계산할 수 있다.  
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위 식에서 ρ  는 음향 매질의 밀도, ω는 진동수, 

K는 Bulk modulus (
2cK ρ= )이다.  

머플러의 유한 요소모델의 전달 손실은 세 점 

계산법(three-point method)
 (12)을 이용하여 계산된다.  
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1p , 2p  는 입구단의 두 점 음압을, 3p  출구단의 

음압을 나타낸다. 12x 는 입구단 두 점의 거리를 

나타내고, k는 파수(wave number: c/ω )이다.  

물리적으로 의미 없는 최적해를 피하기 위해, 

Fig. 1 과 같이 비설계 영역과 설계 영역을 설정한

다. 최적화 과정 동안, 설계 영역에 속한 유한 요

소의 음향 물성치는 각 요소에 하나씩 부여된 설

계 변수( eχ )에 따라 변화하게 된다. 최적해에서는 

각 요소가 공기 또는 강체벽이 되도록 식(3)과 같

은 보간 함수(interpolation function)를 이용한다. 따

라서, 0=eχ 일 때, 해당 요소는 공기이고, 

1=eχ  일 때, 해당 요소는 강체벽이다. 

 

( ) ( )airrigid

p

eairee ρρχρχρ /1/1/1/1 −+=      (3-a) 

 

( ) ( )airrigid

p

eairee Κ−Κ+Κ=Κ /1/1/1/1 χχ    (3-b) 

 

 

Fig. 1 Analysis model 

 

머플러 설계를 위한 음향 위상최적화 문제의 

목적함수(objective function)와 제한 조건(constraint)

은 식 (4)와 같다. 
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위 식에서 tf 는 목적 주파수(target frequency), eN

는 설계변수의 전체 개수, oV 허용된 강체벽의 부

피 비율이다.  

유한 요소법을 이용하면, 식 (1)은 다음의 식 

(5)로 표현된다. 

 

[ ] FPMK =− 2ω    (5) 

 

식 (5)에서 P와 F 는 각각 음압 벡터와 외력벡터

이고, K 와 M은 시스템의 강성 행렬과 질량 행

렬로, 다음과 같이 요소의 강성행렬 nk 과 질량행

렬 nm 을 이용하여 구할 수 있다. 
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본 연구에서 사용하는 최적화 알고리즘인 MMA 

(Method of Moving Asymptotes algorithm)
 (13)는 설계 

변수 eχ 에 대한 음압의 민감도를 필요로 한다. 이

를 위해 식 (5)로부터 설계 변수에 대한 음압 P

의 민감도를 구하면 다음과 같다.  
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3. 동심 확장방 머플러 설계 

앞서 정의한 음향 위상 최적화 기법을 2 차원 

동심 확장방 머플러 설계에 적용하고자 한다. 계

산에 사용된 머플러의 길이 l 은 1.0 m, 높이 d 는 

0.4 m, 입구단과 출구단의 높이 ( )
oi dd , 는 모두 

0.04 m 이다. 해석에 사용된 유한 요소 모델의 요

소(element) 수는 512 개, 절점(node)의 수는 564 개

이다. Co20 의 공기 물성치 (
3kg/m21.1=airρ , 

m/s343=airc )를 사용하였고(14)
, 강체벽의 밀도와 

음속은 각각 공기의 
510 와 10 배 값을 사용하였

다 ( airrigid ρρ ⋅= 510 , airrigid cc ⋅= 10 ).  

단순 확장방 머플러의 전달손실이 거의 0 에 가

까운 172.4 Hz 부근의 전달손실을 증가시키기 위

하여, 두 가지 방법으로 최적화된 확장방 머플러

를 설계해 보았다. 즉, 목적 주파수가 한 개인 경

우( 4.172=tf Hz)와 목적 주파수가 두 개인 경우

( 0.170=tf Hz and 0.175 Hz)에 대하여, 허용되는 

강체벽의 부피 양에 따른 확장방의 최적형상을 구

하고자 한다.  

 

3.1 목적 주파수가 한 개인 경우 

 

한 개의 목적 주파수( 4.172=tf Hz)에 대하여,

강체벽의 부피 비율을 12/450 에서 시작하여 

2/450 씩 증가시키면서, 각 비율에 대한 최적의 

머플러 위상을 구하였다. 최적해 중에서 대표적인 

4 개의 최적위상을 Fig. 2에서 비교하였다. 강체벽 

부피가 증가함에 따라, 머플러 내부에는 일종의 

격벽과 배플(baffle)이 생성되는데, 그 격벽의 위치

는 목적 주파수에 해당하는 단순 확장방의 음향 

모드 절선(nodal line) 지점과 거의 일치함을 알 수 

있다. 

 

(a) 0267.0=oV  

 

 

 

(b) 0400.0=oV  

 

(c) 0667.0=oV  

 

(d) 1556.0=oV  

Fig. 2 Optimized results for a single target frequency 

 

 
 

Fig. 3 Transmission loss curve for design problems 

involving a single target frequency:  

, ,  

, ,  

 
 

Fig. 3 에서 알 수 있듯이, 강체벽의 부피비율이 

증가함에 따라 목적 주파수의 전단손실 값은 증가

하고, 유효 주파수 대역도 넓어졌다. 그리고, Fig. 4

는 최적화 과정에서 전달 손실 값이 어떻게 변화

하는지를 보여주고 있다. 또한 몇 몇 중간 단계에
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서의 변화되는 위상도 Fig. 4에 표시하였다. 

 

 

Fig. 4 History of transmission loss during optimization 

process 

 

3.2 목적 주파수가 두 개인 경우 

 

이번에는 관심 주파수( 4.172=tf Hz) 주변의 

두 주파수( 0.170=tf Hz and 0.175 Hz)에서의 

전달 손실 값의 합을 목적함수로 사용하여 음향 

위상 최적화 과정을 진행하였다. 앞서와 마찬가지

로 13 개의 허용된 강체벽의 부피 비율에 대하여, 

최적의 머플러 내부 위상을 구하였다. 그 중 대표

적인 4개의 위상을 Fig. 5에 나타내었다. Fig. 5-(a) 

~ (c) 는 목적함수가 한 개인 경우와 동일하나, Fig. 

5(d) 는 앞선 결과와 다르게 나타났다.  

 

 

(a) 0267.0=oV  

 

(b) 0400.0=oV  

 

(c) 0667.0=oV  

  

(d) 1556.0=oV  

Fig. 5 Optimized results for two target frequencies 

 

 
 

Fig. 6 Transmission loss curve for the design problem 

involving two target frequencies 

 

 
Fig. 7 Comparison of the optimized results for 

different target frequencies 

 

Fig. 6는 Fig. 5에서 구한 최적 위상에 해당하는 
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머플러와 단순 확장방 머플러의 전달 손실 곡선을 

서로 비교하였다. 앞선 결과와 마찬가지로, 강체벽

의 부피비율이 증가함에 따라 전달손실 값이 상승

하였다. 

Fig. 7 에서는 목적 주파수의 개수에 따른 결과

를 비교해 보았다. 두 경우 거의 동일한 결과를 

얻을 수 있었다.  

4. 결 론 

위상 최적화 기법을 이용하여, 체계적으로 머플

러의 내부구조를 설계하는 방법론을 제안하였다. 

제안된 방법을 이용하여 동심 확장방 머플러의 설

계를 성공적으로 수행하였다. 관심 주파수를 목적 

주파수로 선정하는 경우와 관심 주파수 주변의 두 

주파수를 목적 주파수로 선정하는 경우, 모두 비

슷한 결과를 얻었을 수 있었다. 허용되는 강체벽

의 부피 비율이 증가함에 따라, 머플러의 내부에

는 더 큰 격벽과 배플(baffle)이 생성되었고, 아울

러, 관심 주파수의 전달 손실 값이 증가됨을 확인

하였다.  
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