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ABSTRACT

In this paper, aerodynamic noise of axial flow fans for outdoor unit of air-conditioner was analyzed by both experiment and 
numerical simulation. The three-dimensional incompressible turbulent flow was predicted by the commercial computational fluid 
dynamics code SC/Tetra, while the aeroacoustic noise of an axial flow fan was predicted by FlowNoise. Computations and 
experiments were performed with two types of axial flow fans, in which very different noise source distributions were presented. 
The results obtained from this study are expected to show the way to reduce the noise of axial flow fans in industrial 
applications.

†

†

1. 서  론
축류홴(axial fan)은 지하철 환기 시스템이나 터널 환기 

시스템과 같이 비교적 큰 유량을 필요로 하는 대단위 시설물
뿐만 아니라 일반 산업기계, 조선, 공조 등의 다양한 분야에 
사용되고 있으며, 최근에는 전자제품의 냉각장치, 에어컨 실
외기, 냉장고 등과 같은 가전제품에서도 적극 활용되고 있
다. 일반적으로 축류홴은 사용 목적에 따라 다양한 크기와 
형태가 존재하며, 특히 유량, 압력, 효율 등은 축류홴의 성능
을 대표하는 주요 인자로 축류홴의 설계나 선정에 있어 가장 
중요한 요소로 여겨져 왔다. 그러나 실생활과 밀접한 관련이 
있는 냉장고나 에어컨 실외기 등에 사용되는 축류홴의 경우에
는 앞서 언급한 송풍특성과 더불어 소음특성이 매우 중요한 
설계인자로 여겨지고 있으며, 따라서 최근에는 축류홴의 소음
특성에 대한 연구도 활발히 이루어지고 있는 실정이다(1,2).

일반적으로 축류홴과 같이 회전하는 물체 주위의 유동은 매우 
복잡한 삼차원 비정상 난류유동이므로 여기서 기인하는 소음 역
시 다양한 주파수 성분을 포함한 광대역 소음(broadband noise)
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의 형태이다(3,4). 따라서 이론적인 접근 방법을 이용한 소음 특성 
평가 및 최적화는 관련 이론의 부재와 적용의 제한성 때문에 매
우 어려운 실정이다. 실험적 방법으로 홴의 소음 성능을 평가하
기 위해서는 비교적 많은 시간과 비용을 필요로 하는 단점이 있
으며, 특히 내부 유동장을 가시화하고 이를 바탕으로 소음원을 
규명한 후 소음 저감을 위한 최적의 설계안을 제시하기에는 많은 
어려움이 따른다. 이에 그 대안으로 최근에는 전산유체역학
(CFD) 및 음향상사이론(acoustic analogy)을 이용한 홴 성능특
성 평가 및 최적화 등의 연구가 활발히 이루어지고 있으며(5,6), 
이러한 수치적 연구 방법은 수치해석 기법의 발달과 컴퓨터 성능
의 비약적인 발전에 힘입어 소음특성 예측 및 ‘고효율 저소음 축류
홴 개발’을 위한 효과적인 도구로 자리매김하고 있다.

본 연구에서는 에어컨 실외기에 적용되는 축류홴의 유동 
및 음향특성을 다양한 회전수에 대해 수치적으로 해석함으로
서 운전조건에 따른 소음 특성을 규명하고 소음 레벨에 영향
을 미치는 주요 설계 인자를 도출하고자 하였다. 이를 위해 
본 연구에서는 먼저 기본 홴에 대한 소음 특성을 예측하고 이
를 실험결과와 비교, 검증함으로서 수치해석 결과의 신뢰성
을 확보하였다. 또한 서로 다른 홴 형상에 대한 소음해석을 
수행함으로서 홴 형상에 따른 소음 특성을 규명하고 소음을 
결정하는 주요 유동 특성을 비교함과 동시에 향후 ‘저소음 축
류홴 개발’을 위한 효과적인 대안을 제시하고자 하였다.
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Fig. 1 Two types of axial flow fan: Fan A (left) and Fan B (right)
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Fig. 3 Location of microphones

Fig. 2 Experimental setup for acoustic measurement
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Fig. 4 Overview of numerical procedure for noise prediction

Case
Outer diameter

(mm)

Rotational speed

(rpm)

Fan A 700

204

560

700

Fan B 745
204

700

Table 1. Details of test cases

2. 축류홴 사양
연구 결과의 활용성을 높이기 위해, 본 연구에서는 현재 

상용화되어 있는 제품 중에서 에어컨 실외기용으로 널리 사
용되고 있는 두 종류의 축류홴을 선정하였다. 선정된 축류홴
중 홴A는 효율 및 성능이 이미 검증된 모델로서 기준 회전수
가 700 rpm이고 10 mmAq의 부하시 설계점에서의 유량 및 
기준 소음은 각각 80 m3/min, 65 dB(A)이다. Fig. 1은 본 
연구에서 사용된 축류홴의 삼차원 형상을 나타낸 것으로 A 
홴과 B 홴 모두 3개의 블레이드로 구성되어 있으며 최대 직
경은 각각 700 mm와 745 mm이다.

3. 실험장치
본 연구에서 사용된 축류홴의 소음 측정은 Fig. 2와 같은 

무향실에서 수행되었으며, 측정위치 선정 및 데이터 처리 방
법은 한국산업기술규격인 KS B 6311(7)과 KS B 6361(8)에 명
기된 기준을 참고하였다. 무향실은 흡음율이 높은 GLASS 
WOOL재질의 흡음 BLOCK을 사용하며 벽면을 만든 중구조
의 부구조물로서 외부음의 투과를 허용하지 않으며 실내에
서 99% 이상의 흡음율을 갖는다. 또한 무향실의 실내 음압 
레벨은 내부 소음의 수치에 관계없이 1000 kHz에서 20∼25 
dB 이하이다. 소음 측정위치는 Fig. 3에 도시한 바와 같이 
홴의 축중심을 기준으로 각 지점까지 1 m의 거리를 두고 상
ㆍ하ㆍ좌ㆍ우 각 4개의 지점으로 설정하였다.

4. 수치해석
본 연구에서는 상용 소프트웨어인 SC/Tetra와 FlowNoise를 

이용해 축류홴 주위의 삼차원 비압축성 난류 유동장 및 소음장
을 모사하였다. Fig. 4는 축류홴의 소음 특성 예측을 위해 본 
연구에서 수행한 해석방법을 정리한 것으로 크게 소음원을 얻
기 위한 유동해석 부분과 소음 레벨을 예측하기 위한 소음해석 
부분으로 나눌 수 있다. 본 연구에서는 운전조건 및 홴 형상에 
따른 축류홴의 유동소음 특성을 고찰하기 위해 앞서 언급한 두 
가지 형상의 팬에 대한 수치해석을 수행하였으며 해석 조건에 
대한 보다 자세한 사항은 Table 1에 기술하였다.

유동해석을 위한 지배방정식은 유한체적법(finite volume 
method)으로 이산화되었으며, 계산시간의 단축을 위해 먼저 
1회전에 대한 정상상태 해석을 수행하고, 이후 2회전은 비정
상상태 해석을 수행하였다. 유동해석을 위한 계산 영역은 실
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Fig. 5 Computational domain for fan noise analysis

Case

Rotational

speed

(rpm)

Time step

(sec)

Number of

grid

Mesh size

(m)

CFL

(mean)

Fan A

204 0.000205 8,129,468
0.0003845∼

0.3975
1.04

560 0.000149 17,312,776
0.0001563∼

0.3975
1.03

700 0.00024 4,816,162
0.0003845∼

0.795
1.02

Fan B

204 0.000205 8,661,096
0.0003845∼

0.795
0.95

700 0.00024 5,729,472
0.0003845∼

0.795
0.98

Table 2 Computational setup for noise prediction

Fig. 6 Example of mesh distribution

험조건과 동일하게 x 방향, y 방향 z 방향으로 각각 5 m, 5 
m, 9m인 사각 덕트로 설정하였으며 Fig. 5에 도시하였다. 
계산영역은 크게 축류홴을 포함하고 있는 내부 회전 영역과 
외부 정지 영역으로 구성되어 있으며 두 영역 사이의 경계면
은 불연속격자(discontinous mesh) 기법을 이용해 처리하였
다. 유동해석을 위한 경계조건으로는 외부의 사각덕트 면을 
압력이 0 Pa인 정지된 벽으로 지정하였고, 축류홴 표면은 회
전하는 벽으로 지정하였다.

축류홴 주위의 삼차원 난류 유동은 일반적으로 유선 곡률
과 회전, 심한 압력 구배, 유동 박리 그리고 난류의 비등방성 
등으로 인하여 매우 복잡한 유동 특성을 가지고 있다. 일반
적으로 표준 k-ε모델은 부드러운 표면에서의 유동 박리를 
예측하는데 있어 다소 부정확하다고 알려져 있다. 또한 이러
한 모든 효과를 고려한 일반적인 난류 모델은 아직 알려진바 
없다. 따라서 본 연구에서는 본 상용코드에서 송풍기의 유동 
현상 및 소음해석에 가장 널리 사용되고 있는 MP k-ε 
(Modified Production k-ε)난류 모델을 사용하였다(9,10).

격자계의 구성은 Fig. 6에 나타낸 바와 같이 홴 A와 홴 B 
모두 블레이드의 표면과 유동의 예상방향에 집중된 비정렬 
격자(unstructured mesh)로 이루어져있으며 해석조건에 따
른 격자수 및 격자크기 분포는 Table 2에 정리하였다. 팬의 
주파수 해석 영역을 3150Hz 이상까지 적용하기 위하여 time 
step이 0.00025s 이하로 설정되었고, 여기에 맞추어 격자크

기는, CFL(Courant­Friedrichs­Lewy) 수가 일정하게 유지
되는 범위에서, 설정되었다. 따라서 time step이 감소하면 격
자수도 증가하게 된다. 또한 유동해석 시 사용된 작동유체는 
20 °C의 공기로 설정하였고 수렴 여부를 판단하기 위한 임계 
잔차값(residual)은 모든 변수에 대해 10-5으로 설정하였다.

소음해석 시에는 기존의 비정상 유동해석에 홴 표면의 1회
전에 해당하는 Pressure analysis를 추가로 수행하였으며, 이
후 음향상사 이론을 기반으로 한 상용프로그램인 FlowNoise
를 이용해 실험과 동일한 측정지점에서 A-weighted 음압레
벨 (sound pressure level) 값을 예측하였다.

5. 결과 및 고찰
5.1 수치해석 결과 검증

본 연구에서는 먼저 수치해석 결과의 타당성을 검증하기 
위해 204 rpm으로 회전하는 B 홴의 소음 레벨를 수치해석 
결과와 실험 결과를 토대로 비교해보았다. Table 3은 다양한 
해석조건에서 측정 위치에 따른 소음 레벨을 나타낸 것으로, 
204 rpm으로 회전하고 있는 B 홴의 경우 측정값과 예측값 
모두 30∼32 dB(A) 정도인 것을 확인할 수 있다. 

홴 B의 실험이 진행된 무향실의 암소음은 17dB(A)이하로 
나타났고, 본 연구에서 진행된 소음해석은 비정상상태 해석
으로 특정 상태에서 해석결과가 분석되므로, Mic.1∼4의 소
음값이 블레이드 위치에 따라 등방성이 유지되지 않고, 서로 
약간의 차이를 보이고 있다.

측정값과 수치해석 결과 사이의 오차는 측정 지점 모두 1 
dB(A) 이하인 것으로 나타났다. 이는 본 연구에서 사용한 격
자 및 수치해석 기법이 소음원이 되는 유동특성을 충분히 잘 
모사하였음을 의미하며, 특히 유동소음과 밀접한 관련이 있
는 블레이드 끝단과 홴 후방에서의 복잡한 난류 유동의 해석
이 실제 현상과 유의성이 있다는 것을 의미한다.



김용환ㆍ이장호

32 유체기계저널:제13권, 제5호, 2010

Case

Rotation

speed

(rpm)

Location
SPL

(dBA)

Fan A

(Computation)

204

Mic 1 30.27

Mic 2 31.44

Mic 3 31.57

Mic 4 30.72

560

Mic 1 49.59

Mic 2 48.64

Mic 3 48.51

Mic 4 48.70

700

Mic 1 59.43

Mic 2 60.59

Mic 3 59.56

Mic 4 59.35

Fan B

(Computation)

204

Mic 1 31.00

Mic 2 30.74

Mic 3 31.11

Mic 4 31.97

700

Mic 1 59.18

Mic 2 59.24

Mic 3 59.47

Mic 4 59.53

Fan B

(Experiment)
204

Mic 1 N/A

Mic 2 30.80

Mic 3 31.50

Mic 4 31.80

Table 3 Comparison of overall noise level

Fig. 7 Overall noise levels at Mic 3

Fig. 8 Frequency graph of computational at mic 1

5.2 소음 특성

Fig. 7은 홴 형상 및 홴 회전속도에 따른 소음레벨의 수치
해석 결과를 나타내고 있다. A 홴과 B 홴 모두 회전속도가 
증가함에 따라 전체적인 소음레벨이 증가하는 것을 확인할 
수 있으며, 이는 기존의 실험결과(11)와도 잘 일치한다. 반면, 
회전속도가 204 rpm 또는 700 rpm으로 동일한 경우, 홴 형
상의 변화에 따른 소음레벨의 변화는 미미한 것으로 드러났
다. 그러나 일반적으로 홴 형상 및 직경의 변화는 소음특성 
뿐만 아니라 송풍성능에도 큰 영향을 미치게 되므로, 전체적
인 소음 레벨이 비슷하다 하여도 동일한 설계유량에서는 다
소 상이한 소음레벨이 나타날 것으로 예측된다. 손영우 등(12)
의 연구에 의하면 동일한 회전 속도에서 B 홴의 송풍량이 A 

홴에 비해 큰 것으로 나타났으며, 따라서 동일한 설계유량에
서는 B 홴의 소음레벨이 다소 낮을 것으로 판단된다.

한편, 측정 위치에 따른 소음 레벨의 변화는 수치해석 결과
와 실험결과 모두 미미한 것으로 나타났다. 즉, 축류홴의 소음
특성은 전방위에서 비교적 균일하며, 이러한 특성은 회전속도
의 변화에 의해서 크게 영향을 받지 않는 것으로 사료된다.

Fig. 8은 mic 1 소음의 주파수 스펙트럼을 나타낸다. 팬이 
204rpm으로 회전할 때 BPF(blade passage frequency)소
음이 주로 크게 나타나고, 700rpm으로 회전하는 경우,  BPF
소음과 난류성분이 복합적으로 나타나는 것을 알 수 있다.

5.3 유동 특성 
앞서 살펴본 소음특성과 더불어, 본 연구에서는 유동소음

에 큰 영향을 미치는 주요 유동특성에 대해서 고찰해보았다. 
Fig. 9은 700 rpm으로 회전하는 각각의 축류홴에 대해 표면 
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Fig. 11 Turbulent energy distribution in around a fan rotating at

700 rpm: Fan A (top) and Fan B (bottom)

Fig. 9 Surface pressure distribution in around a fan rotating at

700 rpm: Fan A (left) and Fan B (right)

Fig. 10 Velocity vector distribution in around a fan rotating

at 700 rpm: Fan A (top) and Fan B (bottom)

압력 분포를 홴의 유동 출구 쪽에서 나타낸 것으로, 두 홴 모
두 표면 압력은 블레이드의 팁(tip) 부분에서 가장 강한 것으
로 드러났다. 또한 A 홴의 표면 압력은 블레이드의 팁 부분
에 집중되어 있는데 반해, B 홴의 경우에는 표면 압력이 블
레이드 전반에 걸쳐 고르게 분포하고 있음을 확인할 수 있었
다. 이러한 결과는 홴의 형상 차이에서 기인하는 것으로 특
히 블레이드의 곡률과 밀접한 관련이 있는 것으로 판단된다. 
즉, 곡률이 비교적 큰 A 홴의 경우에는 블레이드의 팁 부분
에서 강한 압력이 집중적으로 분포하고 있으며 이러한 국부
적 압력 집중은 홴의 변형이나 추가적인 진동 소음의 발생 
가능성을 증가시킬 것으로 예상된다. 

Fig. 10은 홴 주위의 속도분포에 대한 수치해석 결과를 나

타낸 것으로 두 홴 모두 블레이드의 팁 후류영역에서 가장 
강한 속도 분포를 보이고 있다. 따라서 주 소음원은 날개 팁 
부분에 위치하고 있을 것으로 판단되며 이는 홴 표면의 압력
분포에서 살펴본 바와도 일맥상통한다. 한편, 허브와 팁 부
분에서의 속도 차는 블레이드의 곡률이 큰 A 홴에서 비교적 
큰 것으로 나타났으며 이는 블레이드 팁 부분의 국부적 압력 
집중과도 밀접한 관련이 있음을 알 수 있다.  

반면, B 홴의 경우에는 부드러운 형태로 가공된 블레이드
의 팁 부분이 유동을 효과적으로 분산시켜 허브와 팁 사이의 
속도 차를 줄이며, 따라서 블레이드 표면에서 비교적 균일한 
압력 분포를 형성하는 것으로 나타났다. 또한 수치해석 결과 
블레이드 곡률에 의한 유동 특성의 차이는 회전속도가 증가
할수록 더욱 두드러지는 것으로 나타났다.

Fig. 11은 700 rpm으로 회전하는 축류홴 주위의 난류에너
지 분포를 나타내고 있다. A 홴의 경우, 블레이드 팁에서 형
성되는 강한 와류에 의해 비교적 큰 난류에너지가 팁의 후류 
영역에 집중되어 있는 것으로 나타났다. 반면, B 홴의 경우
에는 비교적 균일한 속도 분포에 의해 팁 부분의 와류 형성
이 억제되고 그 결과 팁 후류 영역의 난류에너지가 다소 약
해지는 것을 알 수 있다. 이러한 난류에너지의 감소는 고주파 
영역의 난류소음을 효과적으로 저감시킬 것으로 판단되며, 따
라서 Table 3에 기술한 바와 같이 직경이 비교적 큰 B 홴의 경
우 이론적으로는 블레이드 팁 속도가 A 홴에 비해 높아 전체적
인 소음레벨이 다소 증가할 것으로 예상되었으나, 실제 소음 
레벨은 A 홴과 비슷하거나 오히려 낮은 것으로 나타났다.
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6. 결  론
본 연구에서는 에어컨 실외기에 적용되는 축류홴의 소음

특성을 여러가지 회전수 및 형상에 대해 상용프로그램인 
SC/Tetra와 FlowNoise를 이용해 고찰하였다. 본 연구의 결
과를 요약하면 다음과 같다.

1) 수치해석 결과의 타당성을 검증하기 위해 204 rpm으로 
회전하는 B 홴에 대한 소음레벨을 비교해 본 결과, 예
측값과 측정값 사이의 오차가 1 dB(A) 이하로 매우 잘 
일치하는 것으로 나타났다.

2) 홴 소음은 주로 날개의 팁 부분에서 발생하며 특히 팁 
후류 영역의 난류에너지 분포와 압력 분포가 소음특성
과 밀접한 관련이 있음을 확인하였다.

3) 축류홴의 소음특성에 대한 수치해석 결과, A 홴과 B 홴 
모두 회전속도가 증가함에 따라 전체적인 소음레벨이 증
가하는 것으로 나타났으며 동일한 설계유량에서는 B 홴
의 소음레벨이 A 홴에 비해 다소 낮을 것으로 판단된다.

4) 저소음 홴 설계를 위해서는 홴 형상의 최적화에 대한 
연구가 선행되어야 할 것으로 판단되며, 특히 블레이
드의 곡률에 따른 소음 특성에 대한 연구가 추가로 필
요할 것으로 사료된다.
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