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요 약

회전하는 타이어의 표면진동에 의한 소음방사의 이론적인 모델에 대하여 연구하였다. 타이어를 원형링으로 가정하였고 

정규주파수와 구조적인 손실계수를 고려하였다. 타이어 전표면에 대한 음압의 수치적분을 통하여, 타이어로 부터 방사되는 

음향파워를 계산하였다. 가진주파수와 손실계수를 고려한 계산 결과로부터 타이어 트레드 진동에 의한 음향방사를 감소시 

키 기 위한 조건을 구하고자 하였다.

Abstract

A theoretical model is studied to describe the sound radiation by the surface vibration of in-service tires. The tire 
is modeled as a circular ring model. The effects of normalized frequency and structrual loss factor are included. 
Through numerical integration of the sound pressure, the radiated sound power is calculated as a fuction of 
normalized frequency and structural loss factor. The basic sound radiation mechanism is shown to be the damped 
progressive wave field on the structure in the vicinity of the applied force. The results indicate that the potential 
sound reduction might be obtained if values of normalized frequency and structural loss factor are investigated.

I.서 론

최근 환경문제에 대한 관심이 증가하고 있고 차량 

제조기술의 발달로 인하여 차량의 승차감 향상과 정 

숙성이 요구되어지고 있다. 따라서 차량 주행시 발생 

하는 진동과 소음현상을 대상으로 한 연구와 이러한 

현상을 평가하기 위한 측정방법과 해석기술이 활발 

히 개발될 것으로 예상된다. 특히, 차량 주행시 발생 

하는 여러가지 소음원중에서 타이어와 노면의 접촉 

에 의한 소음은 차량이 3단 이상의 기어상태에서 60 

km/h 이상의 속력으로 주행할 때 현격한 소음원중 

하나로 대두되고 있다. [1]
차량 주행시 타이어에서 발생하는 소음은 타이어 

트레드(Tread)의 그루브(groove)에 의한 패턴(Pat
tern) 소음과 구조진동에 진동소음으로 구분되며, 패 

턴소음은 공기 전달음(Air-borne sound)으로 비교적 

고주파이고 진동소음은 고체 전달음(Structure-borne 
sound)으로 저주파이다. 또한, 진동음의 주파수 대역 

은 일반적으로 100〜500Hz의 범위인 것으로 알려져 
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있으며 노면의 요철이 의한 진동입력이 원인［2, 3］이 

므로 진동특성에 의해 논의되기도 한다.

타이어 진동소음에 관한 해석적인 연구로는 타이 

어를 보(Beam) 또는 링 (Ring), 셸(Shell)등으로 가 

정하고 접근하였는데, W. F. Reiter［4］는 타이어를 

장력을 받는 원환보로 가정하여 음향파워에 관한 운 

동방정식을 유도하였고 R. F. Keltie［5］는 타이어를 

무한히 길고 완전하지 않은 원통셸로 가정한 모델을 

제시하였으며 M. Heckl［6］은 타이어를 링으로 가정 

하고 회전하지 않는 타이어에 가진력이 작용할 때의 

소음발생에 대하여 연구하였다.

또한 타이어 진동소음에 관한 실험적인 연구로 A. 
C. Eberhardt와 W. F. Reiter［7, 8, 9］는 하중을 받 

고 회전하는 타이어 진동 음향방사 효율을 구하고자 

하였고, D. Tetlow［10］는 가속주행(Pass-by) 시험 

을 통하여 차량의 하중과 속도, 노면조건 등이 타이 어 

진동음에 미치는 영향에 대하여 연구하였으며 W. A. 
Leasure와 E. K. Bender［ll］는 타이어와 노면의 상 

호작용에 의한 소음에 대하여 연구하였다.

한편 본 논문에서는 타이어 트레드 밴드를 링으로 

가정하여 선형화한 B6hm의 운동 방정식［12］으로 부 

터 회전하지 않는 타이어와 회전하는 타이어의 운동 

방정식을 구하였다. 또한, 가진주파수와 복소강성인 

자가 고려된 타이어의 음향파워에 대한 정성적인 특 

성을 해석적인 방법으로 연구하였다.

". 이론적인 배경

조화집중하중을 받고 회전하지 않는 타이어의 경 

우, Fig. 1에서 보는 바와 같이 타이어를 원형 링 

(Ring)으로 가정하고 원형 링의 반경방향 좌표를 V, 
접선방향 좌표를 U, 반경방향 탄성계수를 Ka, 접선 

방향 탄성계수를 Kt라 하고 가진력이 조화집중하중 

일때, 원형 링은 구조진동하고 구조진동에 의한 음파 

는 원형의 공간상으로 방사된다고 가정하였다. Fig.l 
에서 r>a 경우, 링표면의 외부 공간상에서는 음원이 

존재하지 않으며, 링의 표면에서는 링의 운동과 매질 

의 운동이 일치하는 오일러 (Euler) 방정식을 만족하 

고, 공간상에서는 파동방정식을 만족한다고 가정하 

였다.

링의 표면에서 원주방향에 따라 음향세기가 다르 

게 분포하기 때문에 타이어 전표면에서의 음향파워

를 위해서 링의 전표면에 걸쳐 음향세기를 적분하였 

다. 차량의 주행속도 범위가 아음속이내이기 때문에 

순수공력 학적 음원기구들을 무시하고, 사이드월로 

부터 의 방사가 트레드 밴드에 비해 작기 때문에 간략 

화하였다. 또한, 트레드 블럭운동을 배제하고 트레드 

밴드를 원형 링으로 가정하면 운동방정식［6,12］은 다 

음과 같다.

FQ R

―—(u'' + v')----厂(u'" + v') =gS ii + Kt u.
az a4

典 3”+寸)一쁘(U，+V)—^(V””+V，) 

a2 az az

= Q + KaV—q. (1)

음향파워를 구하기 위해 공통인자 이効를 생략하고 

조화운동 각주파수 ⑦를 고려 하면

9 , co pSa2co2/ =（-----y =——
卬0 旦\

瞄=（5=B 
t v coo ES

tOa 曹 & a2 
%2=（石 EE一

C： ES -

尸 = 쯔 =里 里

a2 ES a4 .

（2）
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식(2)에서 정규화의 물리 적 의미 는 한파장이 원주 

와 같을때, Cl=(E/p)U2가 링주파수 饥 = 邕伝를 

결정하는 길이방향 파속이고, ST와 殊는 타이어 기 

초강성과 질량을 구성하는 공진주파수이다. Cs는 타 

이어를 인장력 T。를 받는 줄로 간주할때의 파속이며, 

K는 벨트의 회전반경이다. 다음은 트럭용 타이어의 

한예이 다.

CL~700 m/s, a)°=2兀乂400,(如、=2兀〉〈40, wa=2nX].12, 
3=9 X 1(厂％ Cs=38 m/s,久=0.28,少t=0.1, /=0.057.

스J(2)를 스】(1)에 대입하여 정리하면

U‘‘ +v' — (翳(v'‘‘ +v') = ( — 〃2 + 〃t2)U.

72(V" +v)-(u' +v)—* (v'"' +v”)

= ( 一庆 + 偽2)v음!- . (3)
ES

재료손실들은 복소강성 인자를 포함하며 다음과 

같다.

E = E(l+j 加).

Ka = Ka(l+j 确).

KT = KT(l+j 臨.

B = B(l+j 如).

C/ = C/(l+j 也).

여기서, 〃M，払, h，贝는 손실계수로 고무의 경우 

0.1 〜0.4이다. 식(3)에서 q가。이고, 원주주위 이동파 

로 구성되는 타이어의 자유운동을 고려하면 이동파 

는e士jk* 형태로 표시되며 식(3)은 다음과 같이 된다.

(ka)6 胪十(ka)2 {丫2_沪(2十庆一花'2)}

十(ka)2{02 + y2)(i+菸一花、2)

一(庆—偽2)}+ (庆一如工)32-辱 + /2一1) =0. (4)

여기서, k 는 파수로 감쇠가 있을때 복소수이며, 

(4)식에서 실수부는 파속을 결정하고 허수부는 감쇠 

이다. 타이어의 표면운동은 3개의 파형태로 구성되고 

각 파의 형태는 + 또는 一 방향으로 이동하고 6항의 

전체적인 진동형태를 나타내며 -7i<^<0 범위에 대하 

여 스】(5)와 같고 경계조건에 의해 상수값이 결정된다. 

v(。) = AJe® + e”>) + A?( 이22+ #禺) + A3( 이'3 +。祁3).

u(。) =& Ai(eJ3|-e)/fi) +g2 A?( 이知 一e 成) +g3 A3(eja；,-ejft).
(5) 

여기서,

ap = k,a(—优=虹2。,

kg= (ka)i，H.ni
1 +罗(蚌必一1) 

k, a^—v2 — v^
(6)

식(5)의 상수값 A】, A2, A3를 결정하기 위하여 가 

진점의 경계조건인。= 0에서 v=V, u= -U, v' = 
0을 대입하고, Sv = l—e一2jk皿a, R,= i + e-2jk皿a로 

놓으면

DET = R1S2S3(k2g3-k3g9)+R2S1S3(k3g1-k1g3)

+ R3SiS2(k1g2-k2g1).

VS2S3(k2g3-k3g2) +U(k2S2R3-k3S3R2)
Ai =-----------------------------------------------------------DET

VS1S3(k3g1-k1g3)-U(k1SiR3-k3S3Ri) ,
A2 =-------------------- 二二二--------------  • < /)

DET

VSiS2(k1g2-k2g1)-U(k2S2Ri-k1S1R2)
A3 =

DET

여기서, V는。= 0에서 구동반경 변위이고, U는 구 

동접선 변위이며, 0〈。〈兀 범위에 대하여서도 유사한 

결과가 구해진다. 타이어 표면 진동속도는 반경방항 

(Vn)과 접선방향(Un)으로 나누어져 식 (8), (9)와 같다.

v(。)= £ Vn cos 

u(0) = £ Un COS M

(8)

1
外=五 v0) ©F d。.

(9)

u(。)e_jr^ d。.

식 (5)를 식 (9)에 대입하고 정리하면 반경반향 속도 

(叫)과 접 선 방향 속도 (Un)은 식(16과 같다.
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A
n

g-jSk.air1 T 卜早虹小) ：. . (]—®ga+m)

j(kia-n) j(kia + n)

A?r 1 厂必伽 “
+，|面〒听丽布(E5”).

丄典[--- 1- (1 一Q—jka-n)짜----?_----  (1 _pj(k3a + n)n\

n 1^ j(k3a-n) j(k3a + n)

(10-1)

ES r

~7 (u''+v')-----(u'" + v')—dT(u'Q+u)a' a4
= pS(u + 2n(u'+v) + Q2(d”+2v'—u))—KTu + q”

专 &' + V，)一 므事u'+ v)-브(V” ” + 2v'' + v')
旋 a2 a2
+ da(v, a +v)

—pS(v+2n(v,-ii)+ n2(v,,+2u-(v+a)))

-KaV-qr (11)

음향파워를 구하기 위해 공통인자 e讪를 생략하고

조화운동 각주파수 ctr를 고려 하면

U =— 一-一 (1-厂曲5)：卩：(]_甲啤+吧
ji j(kian) ](kia+n)

ff A„ 1 @-j2k伽
*鲍——1_ (l-e-^a-n,ff)-—~—- ([_/◎+心)

兀 j(k2a-n) J(k2a + n)

十瓯——1—*2^.. (]_"噸+仙)

Ti j(k3a-n) 川逐+川

(10-2)

co p S a2 co2 
v—{------)Q)o

조화집중하중을 받고 회전하는 타이어의 경우, 

Fig.2에서 보는 바와 같이 회전하는 경우에는 반경방 

향과 접선방향 감쇠와 회전각속도, 접선방향 하중, 

코리올리스(Corklis)항등을 추가하고, 트레드 블럭 

운동을 배제하여 타이어 트레드 밴드를 원형링으로 

가정 하면 운동방정식은 다음과 같다.

CD
(It

Ct= 2pScdt

da 

Ca=~—Q
2p S a)a

/殊
2=(----

Wo

CS2 
y2 = _如

源

K2。슴 =
a2

COT
y-T2 =(----------

ES

)2 =
Kt疽

ES '

—
& a2
ES '

_丄0

B a2
ES a4 *

P Sa2 IM
_ ES *

(12)

디g 2. Vibration Model of Harmonic Point Forces in 
Rotating Tire.

식(12)를 식(11)에 대입하고 정리하면 식(13)과 

같다.

—(u‘‘ + 寸)+ 朋"'+寸)—2(t"t 伽'+j 讥1)

=一((一/ + 约、2为 + 2如0(1丄'+ V)

+ #2(u”+2v，一u))+쁘 .

no
-y2(v” + v，)+(u，+v) + <52(v”，，+2v”+v)

+ 2〈松(陟 +jpv)

=—((—/ + va2)v+2jMg(v，+u)
o a.2

+ @2(v”+2u，Tv+a)))-^g (13)

식(13)에서 qr와 qa가 P”이고, 타이어 원주 주위를 

이동하는 파로 구성된 타이어의 자유운동을 고려하 

면, 타이어 원주 주위를 이동하는 파는 e±i＞아 형태로 

표시 되 며 식 (13)은 다음과 같다.
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(l-^)5z(ka)6 + j52(2j^-2CTPTj?)(ka)5 하였다. r = a인 링 표면에서는 링의 운동과 매질의

一((1一/羿)(-，2 + 2孕+ 02)

—52( ~ P2~ 2] v^vy + (—弄 + “护)))(ka)4

+ (j(l-伊)(2j/ + 2。，邪)

-j ⑵邛-23，T8)(-y2 + 2$2 + 82)-2a2w(ka)3

+ ((2胪一 1)02-1 + 邓2)

운동이 일치해야 하므로 경계조건은 식(18)과 같다.

-jep Vn(甲) =쓰2 |r = a. (⑻

여기서, P는 음향매질의 질량밀도이다.

한편 r〉a인 공간에서의 음압은 식(19)와 같고

—(一g2 —2ji心rpr+( —/ + "2)) ( — y2 — 2朋 + 供)

T2j 叩一2外叮0)(2亦0 + 24싱3)+(1—/羿)

32 — 朋一胪 + 力此 a&+(—X + &2) —i))(ka)2 

+ (2叩。2一1 + 2俨)+j(一俨一幻此 ht

+ ( -/ + 勺、2))(2沏9 + 2繇顔)

+j(2j^-2fTVT^)(r2-^-^2 + 2jvfapa

+ ( — 卩2 十 噂)一 1) ) (ka) (y2一 胪 一 02 + 2j 心，a 

+ ( —/ + 电2)— 1) 一孕(202一 1)) =0. (14)

p(r, <p) =pn Hnt2)(kr) cos n°. (19)

식 (19)을 식 (18)에 대입하면, 링 표면의 음압은 식 

(20)과 같다.

p(r,(P)= -Vn( H "(ka))Hn⑵(ka)cosi". (20)

여기서, Hn⑵(ka)는

ka « n +1 일때
여기서, k는 파수로 감쇠가 있을때 복소수이고, 식 

(14)에서 실수부는 파속을 결정하고 허수부는 감쇠 

이다. 식(14)의 해의 형태는 다음과 같다.

A+(0) = Ai e」k期+ A?以农屛十入3 e>k^.

A_0) = A4 eM + As eik^ + eM. (15)

또한, 타이어 반경방향 표면진동속도(VQ는

1 3Vn =—Re ( £：「Ai e-insf
2 i = l J 0

+ E f ° AieibWeFd©).
1 = 4 J

Re( f (e，ga-n) j)
2 i = i j(Kja-n)

+ £ — —1 - (16)
i=4 j(Kia—n)

.2 , kr , 、
-1 -j— In T1 , (n = 0).

瓦⑵(ka) a " '

.(¥严七〈으그' (으)气 (n#0). 
2 it kr

(21)

ka » n +1 일 때

9Hn(2)(ka) Q (■一^)1/2 任(“/2而+。.5)宀虹 (22)
兀kr

또한, 식(20)에서

dFIn⑵(kr) I 
瓦⑵，(ka)= r-ad(kr) \r —a.

이다. 그러므로 타이어 전체의 음향파워를 구하기 위 

하여 링의 전표면에 적용하는 음향파워를 적분하면

음향매질에서 진동하는 링에 의해 발생하는 압력 

분포를 p(x, y, t)로 표시하면 2차원 공간상에서의 

파동방정식은 식(17)과 같다.

다음과 같다.

n = —----- f |p(r,(p)\2 r d^. (23)
2p c J o

5ZP , 1 Sp , 1 32P , , , n /17x
二-厂T---- ---- 1一"r VT +ka2p = 0. (17)
drz r dr 产 3时 식(19)와 (22)를 식(23)를 대입하고 정리하여 음 

향파워 결과식을 구하면 식 (24)와 같다.

여 기서, ka = a>/c。로 曲는 음향매질에서 의 음속이 

며 음압은 선형방정식을 만족할 정도로 충분히 작으 

며 r〉a인 공간에 음원은 존재하지 않는 것으로 가정

00
n'_n?oiVnl |Hn(2)'(ka)|2 ■ K- "4)
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I.수치해석 및 결과

본 연구에서는 타이어를 조화주파수로 가진되는 

원형 링으로 가정하고 해석적으로 접근하였다. 타이 

어의 주행상태를 고려하여 하중을 받고 회전하지 않 

는 경우(Stationary)와 하중을 받고 회전하는 경우 

(In Service)로 구분하였다.

타이어의 진동레벨과 음향파워레벨 특성을 파악하 

기 위하여 타이어가 하중을 받고 회전하지 않는 경우 

에는 음향파워에 대한 최종 결과식(24)를 무차원화 

하여 정규주파수(Normalized Frequency)와 손실계수 

(Loss Factor)를 변화시켜 수치적분하였고, 하중을 

받고 회전하는 경우에는 타이어의 회전 각속도(Angular 

Velocity)대한 영향을 조사하였다.

타이어의 파장은 대기의 파장보다 작기 때문에 타 

이어의 폭방향 모드는 배제하였다.(대기의 경우 Co 

= 343 ms-1, p = 1.21 kg/m3, 타이어의 경우 C〕= 

60-100 msT) 또한, 에扇)는 가진주파수에 대

한 타이어 주파수의 비로 a)<> = CL/a이며 Cl= (E/p)U2 
로 원주방향의 파속이다.

Fig.3은 회전하지 않는 경우에서 반경방향 진동형 

태로 무차원화한 정규주파수가 卩 = 2일때, 손실계수 

에 대한 영향을 나타낸 것이다. 일반적으로 타이어의 

손실계수는 타이어의 물성치에 따라 변화하는데, 타 

이어의 경우에는 0.1 〜0.4 이내에 존재하고 있으므 

로, 손실계수를 0.1 에서 0.4까지 증가시킨 결과 진동 

모우드의 진폭과 진폭의 전파가 현저하게 감소하였 

고 진폭의 위상이 변하였다.

Fig.4는 회전하지 않는 경우에서 손실계수가 0.2 
일때, 타이어의 가진주파수의 영향을 보기 위하여 무 

차원화한 정규주파수 卩 = 0에서 卩=2.5까지 증가시킨 

결과이다. 정규주파수가 증가하면 타이어의 진동모 

우드가 '0'에서 '16'으로 증가하였고, 가진점을 기준 

으로 대칭적으로 진동이 전파하였고, 전파 위상은 변 

하지 않았다.

Fig.5는 회전하지 않는 경우에 정규주파수와 손실 

계수의 변화에 대한 진동레벨의 변화로 손실계수가 

0.1 이고 정규주파수가 '1'인 경우에 진동레벨이 현저 

하게 증가하는 것을 볼 수 있는데, 이는 타이어의 고 

유진동수와 가진주파수가 일치하여 발생하는 공진현 

상에 기인한 것으로 보이고, 손실계수가 증가하면 진 

동레벨이 감소하였다.

Fig 3. Surface Vibration of Radially Excited Tires.
(a)v = 2, 〃 = 0.1 (b) v — 2, 〃 = 0.2
(c)v = 2, 〃 = 0.3 (d) v = 2, 〃 = 0.4

Fig 4. Vibration Mode Shape of Radially Excited Tires
(a) y = 0f = 0.2 (b)v = 0.5, 〃 = 0.2 
(c)v=L5, 1/ =0.2 (d)v=2.5, “=0.2
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Fig 6. Spectrum of Sound Power and Vibration,(卩=2, 
tj = 0.3)

Fig.7은 회전하지 않는 경우에서 정규주파수와 손 

실계수의 변화에 대한 음향파워의 변화로 진동레렐 

이 현저히 증가했던 손실계수가 0.1 이고 정규주파수 

가 1인 경우에 음향파워가 크게 증가하였다.

Fig 5. Vibration Spectrum Versus Normalized Frequency 
and Loss Factor.

Fig.6은 회전하지 않는 경우에서 정규주파수가 卩 = 

2, 손실계수가 0.3인 경우로, 진동레벨과 무차원 음향 

파워의 스펙트럼에 대한 결과로 음향파워는 타이어 

진동과 동일한 모우드수에서 크게 발생하고 있어 회 

전하지 않는 경우에서의 음향파워는 가진주파수와 

밀접한 관계가 있음을 예상할 수 있었고, 타이어의 

고유모우드와 가진모우드로 구성되어 있었다.

(a) Real Spectrum of Vibration.
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Fig.8은 회전하는 경우에 있어 회전각속도에 대한 

영향을 보기 위하여 손실계수가 0.1, 정규주파수 卩 = 

1.75 일때 타이어 회전 각속도를 0.0375에서 0.0875로 

증가결과로 진동모우드의 수는 일정하나 가진점을 

기준으로. 타이어가 가진점을 통과하기 전에는 고주 

파로 진동하다가 가진점을 통과한 후에는 저주파로 

진동하는 비대칭적 성질을 보였다. 

레벨과 비해 현저하게 증가하고 있음을 볼 수 있다.

Fig.ll는 회전하는 타이어와 회전하지 않는 타이어 

의 음향파워레벨을 비교한것으로 진동레벨과 마찬가 

지로 회전각속도가 증가하면 상대적인 음향파워도 

현저히 증가하고 있음을 볼 수 있었다.

0.00 0.02 0 04 0 06 0.08 0 '0 0 12
Anguior Velocity

25

Fig 8, Tire Surface Vibration of Radially Excited Tires.
(a) “=1.75, v = 0.1, = 0.0125.
(b) p = 1.75, “ = 0.1, Q = 0.0375.
(c) u=1.75, 4 = 0.1, Q = 0.0625.
(d) y=1.75, 〃 = Q = 0.0875.

Fig.9는 회전하는 타이어의 진동레벨과 상대적인 

음향파워를 비 교해 본 결과로 회전 주파수가 0.05와 0. 
07에서 진동레벨과 음향파워레벨이 증가하였는데, 

이는 타이어가 회전하지 않는 경우 뿐만 아니라 회전 

하는 경우에도 진동과 음향파워레벨이 밀접한 관계 

가 있음을 보여주고 있다.

Fig. 10은 회전하는 경우와 회전하지 않는 경우에서 

의 진동레벨을 비교한 것으로 회전하지 않는 타이어 

의 정규주파수가 T인 지점에서 증가한 진동레벨은 

회전 각속도가 증가하면 회전하지 않는 경우의 진동

20
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디g 10. Vibration Level in Stationary and Rotating Tires.

Fig 11. Relative Sound Power Level in Stationary and 
Rotating Tires.

N.결 론

타이어를 원형 링으로 가정하고 타이어의 반경방 

향에 대하여 무차원 주파수로 가진될 때 손실계수를 

가진 원형 링이 방출하는 음향파워에 관한 수치해석 

결과 다음과 같은 결론을 구할 수 있었다.

회전하지 않는 타이어의 반경방향 표면 진동형태 

는 가진점을 기준으로 좌우 대칭이었으나 회전하는 

타이어의 반경방향 진동형태는 가진점을 기준으로 

저주파와 고주파로 분리되어 좌우 비대칭이었다.

타이어의 주행속도에 관계없이 무차원 주파수가 

증가하면 타이어의 진동모우드 수가 증가하고, 타이 

어 음향파워레벨은 진동레벨과 종속적인 관계를 가 

지고 있있다.

한편, 본 연구의 결과는 타이어 트레드의 물리적 

특성 변화만을 고려한 것이며 실제 타이어 구조를 감 

안한다면 타이어를 적층구조의 원형 링으로 가정하 

여야 하고 타이어 폭방향 모드와 가진조건 등에 대한 

영 향을 조사하여 야 할 것으로 생 각되 어 진다.
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