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ABSTRACT 
 

When unifying the functions of widely used two-fan, engine cooling system into a single unit, the noise and 
power issues must be addressed.  The noise problem due to the increased fan radius is a serious matter especially 
as the cabin noise becomes quieter for sedans. Of the fan noise components, discrete noise at BPF’s (Blade Passing 
Frequency) seriously degrades cabin sound quality.  Unevenly spaced fan is developed to reduce the tones.  The 
fan blades are spaced such that the center of mass is placed exactly on the fan axis to minimize fan vibration. The 
resulting fan noise is 3~11 dBA quieter in discrete noise level than the even bladed fan. 

 
 

1. 서 론 

개인용 컴퓨터의 냉각팬으로 부터 대형 제트 엔진

의 압축팬에 이르기까지 축류팬은 그 적용 범위가 

매우 넓은 기계 장치이다. 팬은 그 크기에 상관없이 

유동을 생성하는 대가로 주변 공기를 교란시켜 공력 

소음을 유발하며, 발생되는 소음은 크게 분절음 성

분과 광대역 성분으로 나눌 수 있다. 분절음 성분은 

회전의 주기성에 의한 것으로 절대적인 크기는 작더

라도 특정 주파수에 집중되어 있으므로 불쾌감이 높

은 성분이다. 광대역 성분은 넓은 주파수 영역에 걸

쳐 골고루 발생되는 소음으로서 바람소리로 인식된

다. 

차량의 엔진 냉각팬은 회전하는 팬 블레이드가 범

퍼, 열교환기 등을 거쳐 불균일해진 유입류와 상호 

작용함으로써 블레이드 통과 주파수(Blade Passing 

Frequency; 팬의 회전주파수 X 블레이드 개수) 및 

그 하모닉 주파수들에서 분절음이 증폭되어 발생한

다. 팬 BPF 성분은 회전체의 주기적 특성이 반영되

어 매우 뾰족한 피크들로 스펙트럼상에 나타나며, 

차체 및 각종 흡차음재를 투과하여 실내에서 ‘ 앵’

하는 이음(異音)으로 감지된다. 특히 차량 및 파워트

레인 NVH 의 개선과 더불어 실내 소음이 획기적으

로 저감됨에 따라 이러한 고주파 이음성 소음은 크

기가 작더라도 실내음질을 심각히 저하시킨다 

 

BPF 1차 

BPF 2차 
BPF 3차 

광대역 소음 

Fig. 1 팬 소음 스펙트럼 

 

최근 개발된 HMC/KMC 차량의 대부분은 효율이 

향상된 싱글팬을 적용하고 있다. 싱글팬은 듀얼팬 

대비 직경이 약 25% 정도 증대되어 팬 익단 속도 

또한 동일하게 증대되었다. 팬 소음은 대체로 블레

이드 익단 속도(TIP SPEED; 회전속도 X 반경)의 5

승에 비례하므로 이러한 팬 직경의 증대는 팬소음 

측면에서는 매우 불리하다. 여러 개의 블레이드를 

비등간격으로 배치함으로서 분절음의 원인이 되는 

주기성을 감소시키는 비등간격 팬을 개발하였다. 팬 

날개를 비등간격으로 배치할 때 가장 큰 문제는 무

게중심의 편심에 의한 회전 진동이다. 본 연구에서

는 이러한 문제를 해결하기 위해 팬 무게중심이 팬

의 회전축 상에 존재하는 비등간격 팬을 개발하는 

방법을 기술 하였다. 개발된 컴퓨터 프로그램을 이

용해 최적의 팬을 설계하고, 이를 엔진룸에 장착하

였을 경우 효과를 조사하였다 

 

2. 차량용 쿨링 팬 소음 

냉각 모듈은 엔진냉각용 라디에이터 및 콘덴서에 

팬 쉬라우드가 장착되어 구성되는데, 냉각모듈 단품 

상태에서의 팬 소음은 실차 장착상태에서의 팬 소음

과 특성이 매우 다르다. 실차 장착시 팬 모듈 전방

에는 범퍼, 혼, 라디에터 그릴 등의 구조물들이 위치
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하므로 이러한 구조물을 통과한 유동은 팬 날개에 

압력변동을 유발시켜 풍절음을 악화시킨다. 차량 장

착시 팬 소음을 악화시키는 주요 인자 및 그들의 영

향도는 다음과 같다. 
 

   
 

2

2.1 열교환기 전방 구조물 
열교환기 전방에는 혼, 범퍼, 라디에이터 그릴 등

이 배치되어, 팬으로 흡입되는 유동이 불균하게 된

다. 이러한 유동의 불균일성이 팬 블레이드 표면에 

주기적인 압력 변화를 일으키게 되며, 팬 소음의 원

인이 된다. 열교환기 전방에 수직으로 설치된 직사

각형 단면의 빔과 팬간의 거리에 따라 팬 소음이 얼

마나 악화되는지를 알아보기 위해 아래 그림과 같이 

원리시험을 진행하였다. 빔과 팬간의 거리가 멀수록 

유동이 균일성을 회복하여 팬 소음이 작아지는 경향

이 있다. 모든 소음 측정은 팬 회전축을 따라 팬 전

방 1m 지점에서 실시하였다. 폭이 약 50mm 인 빔

의 경우, 팬과의 거리가 30mm 늘어날수록 최대 

BPF 성분인 1 차 성분이 4dBA 작아짐을 알 수 있

다. 

 

 

 

 

 
Fig. 2 팬 전방 구조물의 팬과의 거리에 따른 팬 

소음 (y-축 간격 : 10dB) 
 

2.2 쉬라우드 형상 
팬을 둘러싸고 있는 팬 쉬라우드는 블레이드의 형

상을 제외하면, 팬 소음과 가장 밀접한 관계에 있다. 

팬 쉬라우드의 형상을 개선하면 매우 큰 소음개선 

효과를 얻을 수 있다. 여기서는 차량의 엔진룸 레이

아웃의 제약으로 인해 팬이 쉬라우드 내에서 편심되

는 경우에 대해 팬 소음의 영향도를 파악하여 보았

다. Fig. 3 은 동일한 팬을 서로 다른 쉬라우드에 장

착하였을 경우의 팬 소음 차이를 보여주고 있다. 쉬

라우드 형상에 따라 최대 BPF 성분이 달라짐을 볼 

수 있다. 팬의 위치가 편심된 경우 BPF 1 차 성분이 

지배적인 반면, 팬이 중심에 위치한 경우 BPF 2 차 

성분이 지배적이다. 전자의 경우, 팬 좌우로 유입되

는 유동의 속도차가 큰 것이 1 차 성분의 원인이 된

다면 후자의 경우는 사각형 쉬라우드의 대각선을 중

심으로 유동 유입 속도차가 발생하여 대각선의 개수

인 2 차 모드에서 소음 발생이 크다 

 

 
Fig. 3 팬 쉬라우드 형상별 소음 스펙트럼 (y-축 

간격 : 3dB) 
 

2.3 팬 및 엔진간 거리 
팬 및 엔진간 거리는 팬에 걸리는 공기역학적 부

화와 반비례하므로, 간접적인 소음원이 된다.  동일

한 팬을 장착한 차량에서 엔진과 냉각팬간 거리가 

상이할 때 측정된 소음스펙트럼은 아래 그림에서 보

듯이 많은 차이가 발생한다. 

10mm 

48mm 

 

간격 넓음 간격 좁음4dB 

X mm X+30mm 

 

 

 

 

 
Fig. 4 엔진-팬 간격별 팬 소음 

 

위에서 살펴보았듯이 차량용 쿨링팬 소음은 단품

상태 대비 차량에 장착될 경우 여러가지 제약조건에 

의해 악화되는 경향이 있으며, 특히 피크성 BPF 소

음이 영향을 받는다. 언급된 내용들은 대부분 차량

엔진룸의 레이아웃과 관련되어 있으며, 이는 차량의 

디자인 및 각종 성능들과 직접적인 연관성을 가지므

로 설계 변경의 여지가 매우 작다. 이러한 제약하에

서 차량의 NVH 성능을 개선하기 위해서는 비등간

격 팬의 개발이 필수적이라 하겠다. 
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3. 비등간격 팬 개발 

비등간격 팬 설계를 위해서는 우선적으로 주어진 

팬 블레이드 간격에 대해 발생되는 피크치를 예측할 

수 있어야 한다.  이를 위해 각 블레이드별 발생 피

크를 델타함수로 모델링하여 주파수 영역에서 예측

하는 기법을 사용한다. [1] 

   
 

3

)

3.1 팬 소음(BPF) 예측 
팬 블레이드의 회전에 의한 소음 신호는 다음과 

같이 델타 함수로 정의할 수 있다.  

(∑
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−=
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i
ip

1
)( θθδθ  (1) 

변수 B 는 날개 개수이며, iθ 는 각 블레이드의 배

치각을 나타낸다.  위 식을 푸리에 변환하면 다음의 

식을 얻을수 있다. 

 

 (2) 

 

윗식을 통해 각 주파수별 소음 크기를 다음과 같이 

얻을 수 있다. 
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여기서 는 정수로서, 각 소음 주파수는 회전주파

수에 를 곱한 수이다. 데시벨 레벨로 변환하기 위

해 아래와 같이 로그를 취한다. 

k
k

CAdB nN += 10log20  (4) 

상수값 는 레벨을 보정하기 위한 보정치로써 

여기서는 40dB 을 사용한다. 위 식을 이용하여 비등

간격 팬의 소음을 예측하는 프로그램을 제작하였다. 

프로그램의 검증을 위해 실제 제작된 비등간격 팬의 

소음과 예측된 소음을 비교하였다. 

C

 
Fig. 5 예측 프로그램 검증 결과 

 

예측된 대부분의 피크값들이 레벨의 차이는 있을

지언정 측정치들에서 나타나고 있다. 

. 

3.2 비등간격 팬 설계 프로그램 
앞에서도 언급하였듯이 본 연구에서는 팬 진동 문

제 방지를 위해 팬의 무게 중심이 정확히 팬 중심에 

위치하도록 설계하는 것을 목표로 하였다. 이를 위

해서 팬 블레이드 2 개를 발란싱 블레이드로 배치하

는 방법을 택하였다. 예를들어 7 블레이드 팬의 경우 

5 개 블레이드의 위치를 확정한뒤, 2 개 블레이드를 

발란싱 블레이드로서 무게중심을 잡는데 쓰는 것이

다.  팬 블레이드의 위치는 2 차원 평면상에서 자유

도가 2 이므로 2 개의 발란싱 블레이드를 쓸 경우 

대수적으로 해가 존재한다. 

블레이드 배치의 제약조건으로는 사출 금형의 조

건상 팬을 정면 투영하였을 경우 블레이드간 간섭이 

없어야 한다는 것이다. 따라서 블레이드의 폭, 전체 

블레이드 개수 등에 의해 블레이드간 최소각도가 결

정된다. 해당 프로그램을 실행하면 해당 팬에 대해

서 BPF 의 감소량이 큰 순서대로 배열을 해 주므로, 

가장 BPF 감소량이 큰 팬을 선택하면 된다.  
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3.3 비등간격 팬 설계 결과 
개발된 프로그램을 이용하여 7-블레이드 팬에 대

해 설계를 실시하였다. 7-블레이드 팬의 설계 결과

는 다음과 같다. 예측된 최대 BPF 감소량은 (a)형이 

5.5dB, (b)형이 4.5dB 이다.  그림의 바 그래프에서 

회전수의 7 배수에 해당하는, 동일한 크기의 피크들

이 7 블레이드 등간격팬의 BPF 소음 레벨이며, 회전

주파수의 배수로 발생되는 피크들이 설계된 비등간

격팬의 예상 피크 레벨이다. 

5.5dB 저감 예측 

a 

실측 

예측 

4.5dB 저감 예측 

b

Fig. 6 비등각팬 설계 결과 (7-블레이드) 
 

BPF 최대 성분의 저감량이 가장 큰 팬이 첫 번째 

팬이며, 약 5.5dB 의 1 차 성분 저감이 예측되었다. 

팬의 양산성과 블레이드간 유동 간섭을 개선하기 위

해 최소 블레이드간 간격을 증대시킨 팬이 두 번째 

팬이다. 두 번째 팬의 경우 약 4.5dB 의 1 차 성분 

저감이 예측되었다.  

7-블레이드 대비 풍량을 증대시켜 팬 회전수를 
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감소시킬 수 있는 8-블레이드 비등각팬을 설계하였

으며, 그 결과는 다음 그림과 같다. 각 팬에 대해 순

서대로 6.5dB 그리고 5.0dB 의 소음 저감이 예측되

었다. 
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6.5dB 저감 예측 

 

5.0dB 저감 예측 

Fig. 7 비등각팬 설계 결과 (8-블레이드) 
 

4. 비등각팬 평가 결과 

앞장에서 설계된 비등간격 팬의 소음 저감효과를 

시험을 통해 검증하여 보았다. 소음 시험을 크게 단

품 및 실차 장착 상태의 두 가지 조건에 대해 이루

어졌으며, 실차 적용 시 발생하는 효과를 설명하기 

위한 파라메터 시험을 모듈 상태에서 진행하였다. 

즉, 앞서 언급된 쉬라우드 형상등의 인자에 대해 비

등간격팬이 어떤 특성을 갖는지 알아보기 위해 수행

되었다. 

4.1 7-블레이드 비등각팬 실험 결과 

0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200 1300 1400 1500
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Fig. 8 소음 스펙트럼 비교 (모듈 상태) 

 
개발된 비등간격 팬을 제작하여 소음실험을 수행

하였다. 팬 및 쉬라우드에 라디에이터와 콘덴서를 

장착한 모듈상태에서의 소음을 측정하였다. 그림 8

은 쉬라우드에 7-블레이드 등각팬과 7-(a) 비등각팬

을 장착하여 측정한 소음의 스펙트럼이다. 

등각팬의 경우보다 최대 BPF 레벨이 6.3dB 개선

됨을 알 수 있다.  이러한 레벨 개선과 함께 비등간

격팬의 하모닉 성분들이 200Hz 주위의 중/저주파 

영역으로 집중되는 현상은 엔진의 아이들 주파수 대

역을 이용해 소음을 마스킹할 수 있다는 점에서 추

가적인 이점으로 부각된다. 상기 비등간격 블레이드

의 경우 회전수의 14 차 및 24 차 성분이 가장 큰 

것을 확인할 수 있다.  

비등간격팬이 특정 회전성분에서 BPF 를 유발시

키는지 여부는 아래와 같은 방법으로 확인 가능하다. 

14 차 성분의 경우 360 도를 14 등분하여 선으로 표

시하고, 해당 비등간격팬을 겹쳐볼 경우 블레이드 

방위각과 14 개의 선분이 일치하는 경우가 많다면 

회전수의 14 차 성분이 높은 값을 갖는 것이다. 비등

간격 팬 7-(a)의 경우 그림 9 과 같이 팬 블레이드 

방위각이 14 등분선과 일치하는 경우가 많아 14 차 

성분이 커지는 것이다. 7 개 블레이드 중 3 개의 블

레이드가 14 등분선과 2 도 범위내에서 일치하고 있

으며, 1 개의 블레이드는 3 도 범위내에서 일치하고 

있어, 14 차 성분에 기여하는 블레이드의 총수는 4

개가 된다 

 
Fig. 9 14차 회전성분 유발 블레이드  

 
. 

그러나 블레이드에 대한 설명만으로는 14 차 성분

과 24 차 성분이 다른 성분보다 월등히 큰 이유를 

설명할 수 없는데 이는 사각형 쉬라우드의 형상을 

통해 설명이 가능하다. 등각팬이나 비등각팬 모두 

회전수 7 차 성분보다는 14 차 성분에서 매우 큰 값

을 갖는 것은 사각형 쉬라우드의 영향에 의한 것이

다. 즉 사각형 쉬라우드는 두개의 대각선을 중심으

로 팬 통과 유동 속도를 변화시키므로 팬 회전시마

다 2 차 성분 및 그 배수에 해당되는 짝수 성분들을 

증폭시킨다. 실험에 사용된 쉬라우드의 종횡비는 

1:1.317 로서 대각선을 회전하는 4 블레이드 팬이라

고 가정하고, 이를 14 등분 선에 겹쳐 놓으면 3 도 

이내에서 이 등분선과 일치하여 14 차 성분이 증폭

되는 것을 알 수 있다.  

a 

b 

14th SO 
24th SO 

6.3dB  

7B EVEN 
7B-(a) UNEVEN
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Fig. 10 쉬라우드와 14등분선 
 

즉, 7-(a) 블레이드의 경우 14 차 성분과 쉬라우드

의 형상이 결합되어 증폭되고 따라서 등간격팬의 14

차 성분보다는 유리하나 비등간격팬의 장점을 100% 

살리지 못했다고 볼 수 있다.  
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Fig. 11 소음 스펙트럼 비교 (모듈상태) 

 

위 그림은 등각팬과 7-(b) 비등각팬을 장착하여 

측정한 소음의 스펙트럼이다. (b)형 비등간격팬의 경

우 BPF 2 차에 해당하는 14 차 성분이 크지 않아 전

체적으로 (a)형 대비 소음 레벨이 우세한 것을 볼 

수 있다. 설계 프로그램의 예측과는 상이하게 이렇

듯 사각 쉬라우드에 장착된 팬의 경우 비등간격 7-

(b)형이 7-(a)형 대비 우세하다. 팬 모듈 상태에서의 

팬 소음은 쉬라우드의 영향이 지배적임을 알 수 있

다. 

팬을 실차 장착하여 그 특성을 알아보았다. 차량

에 7-(b) 비등간격 팬과 등간격팬을 장착하여 비교

하였다. 두 팬의 소음을 비교한 결과 비 등간격팬의 

BPF 레벨이 11dB 개선됨을 볼 수 있다. 스펙트럼

을 살펴보면 비등간격팬의 피크 레벨은 단품 상태의 

피크 레벨값을 유지한데 비해 등간격팬의 경우 BPF 

레벨이 오히려 단품상태 대비 증가한 것을 볼 수 있

다.  
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11.0dB  

7B EVEN 
7B-(b) UNEVEN

Fig. 12 소음 스펙트럼 비교 (실차장착) 
 

이러한 현상은 실차 장착상태의 팬 유동 유입구조

에 기인한다. 아래 그림은 해당 차량의 라디에이터 

통과 풍속 분포를 해석을 통해 보여주고 있다. 범퍼 

및 라디에이터 그릴의 존재로 인해 팬 유입 유동의 

속도 분포가 불균일해짐을 알 수 있다.  이러한 불

균일성은 앞에서 언급된 사각 쉬라우드의 대각선 2

차 모드를 더욱 강화하는 것으로서 실차 소음 스펙

트럼의 2 차 BPF 가 단품에 비해 강화되는 원인이 

된다. 등간격팬의 경우 7 개 블레이드의 성분이 모두 

합쳐져 피크 소음의 에너지 레벨을 높이지만, 비등

간격팬의 경우 이러한 에너지 증가량이 여러 주파수

로 분산되어 피크 소음 증가량이 제한적이다. 

 

 

 

 

 

 

 

 

9.8dB  

7B EVEN 
7B-(b) UNEVEN

Fig. 13 라디에이터 통과 풍속 분포  
 

4.2 8-블레이드 비등각팬 실험 결과 
2.1 장에서 언급되었던 직사각형 단면의 빔 설치

에 의해 비등간격 팬의 소음이 어떠한 영향을 받는

지 알아보기 위해 모듈상태에서의 소음을 멤버의 유

무에 따라 측정하였다. 아래 그림 14 는 8-블레이드 

비등간격 팬을 모듈 상태로 장착하고 서포트 멤버의 

유/무에 따른 소음 스펙트럼을 보여주고 있다. 8-블

레이드 비등각팬의 경우 빔 장착시 12 차 회전 성분

이 약 13dB 증가하여 가장 큰 증가량을 보이고 있

다. 이 수치는 8-블레이드 등각팬의 증가량인 

16.4dB (그림 2)에 비하면 작은 양이지만 매우 큰 

증가량이다. 
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Fig. 14 소음 스펙트럼 비교 (8B-(a) 비등각팬) 
 

특이할 만한 사항은 멤버 장착에 의한 피크 증대

치가 회전 12 차를 중심으로 짝수 성분에서 매우 크

다는 점이다. 팬 블레이드가 고정되어 있고 멤버가 

회전하는 좌표계를 생각해 보면, 멤버는 마치 2 블레

이드 팬의 모드를 갖게되며, 회전수 곱하기 2 의 주

파수를 중심으로 그 하모닉들인 4, 6, 8, 10, 12, ….

차에서 피크를 발생시키므로 짝수 블레이드와 상관

관계가 높다. 따라서 이러한 경우 비등간격 블레이

드는 홀수의 블레이드를 이용하는 것이 유리하다는 

것을 알 수 있다.  

아래 그림은 8B-(a) 블레이드를 실차 장착하여 

8-블레이드 등간격팬과 소음을 비교한 것이다. 등간

격팬 대비 최고 BPF 레벨이 약 3.2dB 개선된 것을 

볼 수 있다. 이 수치는 그러나 7 블레이드 비등각 팬

에 비해서는 열세한 수치이다. 
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Fig. 15 소음 스펙트럼 비교 (실차상태) 

 

다음 그림은 8B-(b) 비등간격 팬을 실차 장착하

여 8-블레이드 등간격팬과 소음을 비교한 것이다. 

등간격팬 대비 최고 BPF 레벨이 약 3.6 dB 개선된 

것을 볼 수 있다. 8-블레이드 비등간격팬의 경우, 팬

의 짝수 성분과 쉬라우드 및 라디에이터 서포트 멤

버등의 짝수 성분과 상호작용하여 7 블레이드 비등

간격팬에 비해 소음 저감 효과가 비교적 적었다. 
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12.9dB 
3.6dB  

BEAM ON 8B EVEN

Fig. 16 소음 스펙트럼 비교 (실차상태) 
 

5. 결  론 

차량 엔진 냉각 및 A/C 용 팬 소음을 개선할 수 

있는 비등간격 블레이드 팬을 개발하였다. 비등간격 

블레이드 배치에 의한 편심을 최소화할 수 있도록 

무게 중심이 정확히 팬 중심에 위치하도록 설계하였

다. 설계된 비등간격팬을 제작하여 단품 및 실차 실

험한 결과 아래와 같은 결론을 얻었다. 

(1) 쿨링팬의 비등간격 블레이드 배치를 통해 실

차 소음을 크게 저감하여 비등간격 팬의 경우 동일 

풍량의 등간격팬에 비해 최대 11dB 의 소음개선효과

를 얻었다. 

(2) 비등간격 팬은 단품 상태에서보다 실차 장착

시 더 큰 효과를 얻을 수 있었으며, 이는 비등간격

팬 특유의 음향 에너지 분산효과에 의한 것으로서 

팬 소음을 증대 시키는 전방 구조물의 영향에 덜 민

감하기 때문이다. 

(3) 7 및 8 개의 블레이드를 가진 비등간격팬을 평

가한 결과, 짝수 블레이드보다 홀수 블레이드 팬이 

우수한 것으로 나타났으며, 이는 팬 쉬라우드 등의 

구조물이 유입 유동에 짝수 차수의 회전 모드를 유

발시키기 때문이다. 
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