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ABSTRACT

In general, the softer the stiffness of a linear vibration isolator the better the performance of 
isolation can be achieved. However, the stiffness of the isolator cannot be made too soft because it 
needs a sufficient stiffness to hold the load. This is the most critical limitation of a linear vibration 
isolator. Recently, a HSLDS(high-static-low-dynamic-stiffness) magnetic vibration isolator was proposed 
to overcome this fundamental limitation. The suggested isolator utilizes two pairs of attracting 
magnets that introduces negative stiffness. Previously, this new type of vibration isolator was merely 
introduced and showed a possibility of practical use. In this paper, detailed dynamics of the HSLDS 
magnetic isolator are studied using computer simulations. Then, the isolation performance is examined 
for various design parameters to aid the practical use.

* 
1. 서  론

진동 절연체(vibration isolator)는 산업현장뿐만 

아니라 일상 생활에서도 쉽게 접할 수 있는 기계 

및 전기전자 제품에 필수적인 매우 중요한 요소이

다. 예를 들면, 냉장고, 컴퓨터, 세탁기 등과 같은 

가전제품의 하부에 장착되는 합성고무 재질의 받침

다리는 진동 절연체의 역할을 하고 있으며, 진동 절

연은 외부의 진동이 제품에 전달되는 것을 줄이거

나 제품 자체의 진동이 바닥으로 전달되는 것을 줄

이는 것을 의미한다.
진동 절연체의 설계는 감쇠를 무시하는 경우 개

략적으로 표현하면 Fig. 1과 같이 제품(equipment)
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에 가장 적합한 스프링을 선택하는 것으로 표현될 

수 있다.
Fig. 1은 바닥 가진(base excitation)의 경우를 나

타낸 것이며, u는 바닥 가진 성분의 변위, x는 제품

의 변위, m은 제품의 질량, k는 강성을 나타낸다.

이 경우 전체 시스템의 고유진동수는 n k mω =

이며, 바닥 가진 성분의 주파수를 ω라고 할 때, 진

동 절연 효과가 있는 주파수 영역은 2 nω ω> 이며 

이 보다 작은 주파수 구간에서는 증폭이 일어난다. 
따라서 진동 절연의 성능을 높이기 위해서는 시스

템의 고유진동수를 가능한 낮게 되도록 진동 절연

체를 설계하여야 한다. 즉 스프링의 강성이 낮을수

록 절연 효과는 커지게 되지만, 지나치게 낮게 되면 

제품의 무게를 제대로 지지할 수 없기 때문에 절연

효과가 감소되더라도 어느 정도의 강성을 유지해야

만 한다. 이는 선형 진동 절연체의 근본적인 한계이 
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Fig. 1 Linear vibration isolator

기도 하다.
이러한 선형 진동 절연체의 단점을 보완하고 성능

을 향상시키기 위하여, MR 유체를 이용하여 스퀴즈

모드형 마운트(1) 또는 능동 마운트 시스템을(2) 구성

하거나, 부가질량을 이용하여 2자유도 시스템을(3) 제

안하는 등 많은 연구가 이루어져 왔다. 한편, 자석

을 이용하여 진동 절연 효과를 증대시키기 위한 연

구가 최근 수년간 몇몇 연구자들에 의하여 이루어

져왔다(4~8). 그러나 대부분의 경우 한 쌍의 자석이 

서로 반발되도록 구성하고, 반발력의 비선형 특성을 

이용하여 적합한 비선형 강성 곡선을 구현하는데 

중점을 두었다. 이 경우, 특수한 상황에서 약간의 

효과는 있으나 기존의 선형 진동 절연체의 근본적

인 단점을 극복할 수는 없다.
선형 진동 절연체의 근본적인 한계를 극복하기 위

하여 Carrella 등은 강성이 높은 스프링을 사용하여 

제품의 무게를 감당함과 동시에 두 쌍의 자석을 이

용하여 동적인 상태에서만 자석의 인력에 의한 음의 

강성(negative stiffness)을 유발시켜 낮은 강성을 가질 

수 있는 원리를 제안하였으며(9), 이러한 특성을 가진 

강성을 HSLDS(high-static-low-dynamic-stiffness)라고 

명명하였다. 그러나, 그 논문에서는 감쇠를 고려하

지 않고 가진 진폭이 작다는 가정하에 정적(static) 
해석을 위주로 기본적인 특성만 분석하였으며 자세

한 동적 해석과 설계 파라미터에 따른 진동전달률 

분석은 이루어지지 않았다. 
따라서 이 연구에서는 Carrella 등이 제안한 모델

을 개선하고 진폭에 따른 안정성 분석을 하였으며, 
컴퓨터 시뮬레이션을 통하여 자력과 가진 진폭에 

따른 진동 전달률을 분석하여 보다 실질적인 설계

가 이루어질 수 있도록 하였다. 

2. 운동방정식과 안정성

Carrella 등이 제안한 모델을(9) 바탕으로 감쇠를 추

가하고 보다 현실성이 있도록 구조를 개선한 HSLDS 
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Fig. 2 Description of the HSLDS magnetic vibration 
isolator

마그네틱 진동 절연체를 Fig. 2에 나타내었다.
그림에 나타낸 것과 같이 제품(equipment)은 두 

개의 강성이 큰 선형 스프링에 의하여 충분히 지지

되어 있고, 각 스프링의 끝 단에 인력이 작용하도록 

자석이 배치되어 있다. 자석의 인력은 정적인 상태

에서는 제품의 위 ‧아래 인력이 서로 상쇄되며, 동

적인 상태에서는 위 ‧아래의 인력이 서로 달라져 불

균형 인력이 발생되는데 이 불균형 인력이 음의 강

성 효과를 가져온다. 
자석에 의한 자력은 위 ‧아래 각각 1 (m mF C L=

2)x u− + , 2
2 ( )m mF C L x u= + − 으로 나타낼 수 있으

며(9), 여기서 Cm은 자석 상수(magnetic constant)이
다. 그리고 질량과 베이스의 상대 변위를 rx = x u−
라고 하면, 질량에 작용하는 불균형 자력은 다음과 

같으며

1 2 2 2 2

4
( )

m r
m m m

r

C LxF F F
L x

= − =
−

(1)

전체 시스템의 운동방정식은 아래와 같이 나타낼 

수 있다.

mmx cx kx cu ku F+ + = + + (2)

식 (1)에서 알 수 있듯이 불균형 자력 Fm은 상대변

위의 함수이고 시스템에 강성을 변화시키는 역할을 

하며, 자력에 의한 등가 강성(equivalent stiffness) 
km(xr) 또한 상대 변위의 함수이며 다음과 같이 구

할 수 있다.

2 2

2 2 3

4 ( 3 )( )
( )

m m r
m r

r r

dF C L L xk x
dx L x

+
= =

−
(3)
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이 등가 강성은 비선형이며, 선형 스프링의 작용 

방향과는 항상 반대 방향으로 작용하기 때문에 전

체 시스템에 음의 강성을 부가시키는 역할을 하며, 

특히 0rx > 인 경우 부드러운 스프링이 된다. 즉, 
시스템의 동 강성(dynamic stiffness)은 정적 강성

(static stiffness)보다 항상 작게 된다. 

식 (3)에서 0rx = 인 경우 
3(0) 4m m mk k C L= = 이 

되고 이는 중립 점( 0rx = )에서 선형화한 값으로 볼 

수 있다. 이 때 시스템의 특성을 좀 더 쉽게 관찰하

기 위하여 
34m m mk m C mLω = = 라고 정의하면, 

mω 은 중립 점 부근에서의 자력에 의한 강성만 고려

한 경우의 ‘등가’ 고유진동수라고 볼 수 있다.

그리고 , 2 ,n n m mk m c m f F mω ζ ω= = = 라고 

두면, 질량으로 정규화된 운동방적식과 불균형 자력

은 각각 다음의 식들과 같이 나타낼 수 있다.

2 22 2n n m n nx x x f u uζω ω ζω ω+ + − = + (4)

2 4

2 2 2( )
m r

m
r

L xf
L x
ω

=
−

(5)

식 (4)의 fm은 음의 힘을 나타내기 때문에 시스템

이 불안정 해질 수 있으며, 시스템의 안정성을 유지

하기 위한 조건은 아래와 같다.

( ) ( )k r m rf x f x> (6)

여기서 
2( )k r n rf x xω= 이다. 즉, 선형 스프링 힘 fk의 

크기는 자력 fm의 크기 보다 항상 커야 하며 두 성

분 모두 상대 변위의 함수이다. 식 (6)의 의미를 보

다 쉽게 이해하기 위하여 두 (고유)진동수 비를 

m nα ω ω= 로 정의하면 식 (7a) 또는 식 (7b)와 같

은 안정성 조건을 구할 수 있으며, 는 자력의 세

기와 직접적인 관련이 있는 핵심적인 요소임을 알 

수 있다. 즉, 는 Cm, L, nω  등과 같은 시스템 변

수들을 동시에 고려한 중요한 설계변수로 볼 수 있

다. 이는 같은 자력이라 하더라도 시스템의 질량과 

강성에 따라 그 영향은 다르게 나타나기 때문에 여

러 시스템 변수들의 영향을 각각 분석하는 것 보다 

의 영향을 파악하는 것이 효과적임을 나타낸다. 

1r Lx α< − (7a)
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Fig. 3 Maximum relative displacement versus the 
frequency ratio, 

ˆ 1rx α< − , ˆ( )r rx x L= (7b)

위 조건은 주어진 시스템이 안정성을 유지할 수 

있는 최대 상대변위의 크기를 나타내며, 식 (7a)는 

상대변위의 절대 크기, 식 (7b)는 상대 변위를 자석 

사이의 거리로 정규화한 조건을 나타내고 있다.
식 (7b)에서 정규화된 상대변위는 주파수 비 만

의 함수이고 의 크기는 항상 0 1α< <  범위에 있

어야 함을 알 수 있으며, 이에 따른 최대 상대 변위

의 크기는 Fig. 3에 나타낸 것과 같다.
Fig. 3에서 주파수 비 가 커짐에 따라 허용될 

수 있는 최대 상대 변위가 작아짐을 쉽게 알 수 있

다. 이는 음의 강성 효과를 크게 하기 위하여 를 

지나치게 크게 할 수 없으며, 설계 시에 어느 정도

의 타협(trade-off)이 필요함을 알 수 있다.
또한, 안정성 조건에서 ‘1-’값은 항상 양수가 

되어야 하기 때문에, nω 과 L이 주어진 선형 시스템

에서 허용할 수 있는 최대 자석 상수 Cm도 아래와 

같이 구할 수 있다.

3 2

4
n

m
L mC ω

< (8)

이 조건은 주어진 제품에 적절한 마그네틱 진동 

절연체를 설계하는 데 유용하게 사용될 수 있다.

3. 최대 진동 전달률의 이론적 해석

이 절에서는 자력에 의한 음의 강성 효과가 있는 

경우와 없는 경우의 최대 진동 전달률을 근사적으
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로 표현하여 마그네틱 진동 절연체의 효과를 정량

적으로 나타낼 수 있도록 한다.
감쇠가 비교적 작은 경우, 선형 시스템의 최대 

진동 전달률은 아래와 같이 근사적으로 표현된다.

1
2

n
lin

mXTR
U c

ω
ζ
⎛ ⎞= ≈ =⎜ ⎟
⎝ ⎠

(9)

여기서 U와 X는 각각 베이스와 질량의 진폭의 크

기이다. 자력을 고려하는 경우, 시스템은 비선형 특

성이 매우 강해지고 자력에 의한 음의 강성 효과로 

전체 시스템의 강성은 작아진다. 중립 점( 0rx = )에

서의 시스템 강성을 nl mk k k= − 라고 두고, 중립 점 

부근에서 작은 진폭으로 운동하고 있다고 가정할 

때 자력을 고려한 비선형 시스템의 고유진동수는 

아래와 같이 근사화 할 수 있다.

2 2 21nl n m nω ω ω ω α≈ − = − (10)

또한, 이 때의 최대 진동 전달률은 nonlinTR ≈

nlm cω 로 근사화 할 수 있으며, 자력을 고려하지 

않은 경우의 최대 진동 전달률에 대한 비는 아래와 

같이 표현되며

21nonlin nl

lin n

TR
TR

ω α
ω

= = − (11)

비선형 시스템의 최대 진동 전달률은 다음과 같

이 나타낼 수 있다.

2
2 11

2nonlin lin
XTR TR
U

αα
ζ
−

= = − = (12)

식 (11)과 (12)는 주파수 비 가 커짐에 따라 진

동 절연 효과가 커지는 정도를 쉽게 알 수 있으며, 
진폭이 커짐에 따라 절연효과가 커질 수 있는 것을 

감안하면 자력을 이용하여 최소한 위 식 이상의 절

연효과를 얻을 수 있음을 나타낸다.
그리고 식 (7b)와 식 (12)를 조합하면 주어진 시스

템에서 안정성을 유지하는 범위 내에서의 베이스 

진폭 Û U L= (L로 정규화 하였음)의 최대 값을 근

사적으로 구할 수 있다. 즉, 식 (12)에 의하여 질량

의 최대 진폭은 2ˆ ˆ 1 2X X L U α ζ= = − 이 되며, 

이를 식 (7b)에 대입하면 베이스의 진폭은 아래 식

을 만족하여야 함을 알 수 있다.

2

2 1ˆ
1 2

U ζ α
α ζ

−
<

− −
(13)

실질적으로, 위 식은 허용할 수 있는 베이스 진

폭의 최대 크기보다 다소 작은 값을 나타내고 있는 

데, 그 이유는 진폭이 커짐에 따라 시스템의 강성 

값과 고유진동수는 더 작아지며, 따라서 최대 진동 

전달률도 더 작아지게 되면서 허용되는 베이스의 

진폭은 위 식보다 더 커질 수 있다. 그러나 식 (13)
은 실제 시스템의 설계 시 유용한 가이드 라인으로 

사용될 수 있다.

4. 설계 파라미터에 따른 진동 전달률

앞 절에서는 진동 전달률의 최대값만 근사적으로 

나타내었으며, 특히 자력의 강도를 나타내는 주파수 

비 가 진동 전달률에 큰 영향을 미치는 파라미터

라는 것을 알 수 있었다. 그러나 실제 진동 전달률

은 자력뿐만 아니라 베이스의 진폭에 따라서도 달

라지게 되는 데, 이 절에서는 컴퓨터 시뮬레이션을 

이용하여 주파수비 와 베이스의 진폭에 따른 진동 

전달률의 주파수 특성을 구하고, 선형시스템 대비 

진동 전달률 저감 효과를 고찰하고자 한다.
베이스의 가진 성분이 sinu A tω= 라고 가정하면, 

운동방정식 (4)는 다음과 같은 1차 연립 미분방정식 

형태로 나타낼 수 있다.

1 2
2

2 2 12 n n

x x

x x xζω ω

=

= − − +
22 cos sinn n mA t A t fζω ω ω ω ω+ + +

(14)

여기서, 0.05ζ = 로 두고, 주파수비 와 베이스의 

진폭 A를 점차 변경시키면서, 식 (14)를 수치해석 

방법에 의하여 정상 상태 응답을 구하고 주파수별 

진동 전달률을 구하였다. 수치해석 과정은 먼저 특

정한 가진 주파수에 대한 정상상태 응답을 구하고, 
정상상태 응답의 최대값을 측정함으로써 해당 주파

수의 진동 전달률을 구하였다. 그 다음 가진 주파수

를 조금씩 변경하면서 위의 과정을 반복적으로 수

행하였다. 
먼저, 0.2α = 로 두고 베이스의 가진 진폭 A를 
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Fig. 4 Displacement transmissibility for various base 
amplitudes (when  = 0.2)
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the relative base amplitudes

점차 크게 하였을 때의 진동 전달률을 Fig. 4에 나

타내었다.
이 그림에서 가진 진폭의 크기가 커짐에 따라, 

공진주파수가 작아지고, 특히 공진주파수 부근에서

의 진동 전달률이 크게 작아지는 것을 알 수 있다. 
또한 진폭이 자석 사이의 거리 L의 10 % 이상이 

되면서 비선형 현상이 두드러지며 절연 효과도 더

욱 커지는 것을 알 수 있다. 진폭과 최대 진동 전달

률 사이의 관계를 좀 더 자세히 파악하기 위하여 

몇몇 다른 값에 대해서도 진폭 A의 변화에 따른 

진동 전달률을 구한 다음, 최대 진동 전달률만 추출

하여 Fig. 5에 나타내었다. 
Fig. 5는 주어진 주파수비 (또는 자력의 세기)에 

있어서, 베이스의 진폭이 커짐에 따라 진동 절연의 

성능이 향상되는 정도를 쉽게 알 수 있다. 특히 진

폭 A가 자석 사이의 거리 L의 8 % 이상이 될 때 

매우 큰 효과를 볼 수 있음을 나타내고 있다.

( )nr ω ω=

Linear
α = 0.2, 0.4, 0.6, 0.7, 0.8, 

0.85, 0.9, 0.95
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Fig. 6 Displacement transmissibility for various fre-
quency ratios (when A/L = 0.01)
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다음으로, 베이스의 상대 진폭을 A/L=0.01로 두

고 주파수비 를 점차 크게 하였을 때의 진동 전

달률을 Fig. 6에 나타내었다. 여기서, 주파수비 의 

특성을 자세히 파악하기 위하여 진폭은 매우 작게 

설정하였다.
Fig. 6은 주파수비 가 커짐에 따라, 진동 전달률 

그래프 전체가 작아짐과 동시에 저주파 영역으로 

크게 이동하고 있음을 보여주고 있다. 즉, 주파수비 

는 진동 절연 성능을 향상시키기 위한 매우 중요

한 파라미터인 것을 나타내고 있다. 몇몇 다른 진폭 

A에 대해서도 주파수비 의 변화에 따른 진동 전

달률을 구한 다음, 최대 진동 전달률만 추출하여 

Fig. 7에 나타내었다. 
Fig. 7에서는 주어진 베이스의 진폭에 있어서, 주

파수비 가 커짐에 따라 진동 절연의 성능이 향상

되는 정도를 쉽게 알 수 있다. 특히, 베이스의 가진 

진폭이 매우 작은 경우에도 주파수비 의 크기가 
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어느 정도 이상 되면 절연 성능이 매우 향상 될 수 

있음을 알 수 있다.

5. 결  론

이 연구에서는 HSLDS 마그네틱 진동 절연체의 

실질적인 설계가 이루어 질 수 있도록 자력의 세기

와 밀접한 관계가 있는 주요 파라미터 에 따른 

진동 전달률의 분석을 통하여 진동 절연 성능을 크

게 향상시킬 수 있는 가능성을 제시하였다.
마그네틱 진동 절연체의 설계시 유용하게 사용될 

수 있도록 최대 진동 전달률을 이론적으로 근사화 

하였으며, 수치해석을 이용하여 베이스의 진폭과 주

파수비 에 따른 진동 전달률의 주파수 특성을 분

석하였으며, 진폭과 가 커짐에 따라 진동 절연 성

능이 크게 향상 될 수 있음을 보였다. 
진동 전달률 분석을 통하여 HSLDS 마그네틱 진

동 절연체는 선형 시스템에 비하여 매우 큰 절연 

효과를 기대할 수 있으며, 특히 자력의 세기를 나타

내는 주파수비 를 일정 수준 이상으로 크게 하는 

경우, 진폭의 매우 작은 경우에도 아주 큰 진동 절

연 효과를 가져올 수 있음을 나타내었다.
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