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Passenger ride comfort is an integral component of any road vehicle. Ride comport is impacted by vibration resulting from

road roughness of low frequency, and also engine vibration of high frequency. The engine mount is an essential

component, which acts as a vibration isolator from unwanted vibration. However, vibration isolation requires conflicting

design criterion, such as high damping in low frequency range, and low damping in high frequency range. The purpose of

this study was to develop a new optimal damping design method for engine mounts based on minimizing H -norm. The

damping minimizes H -norm of displacement and force transmissibilities in the wide-frequency vehicle operating range. The

proposed optimal damping control was applied to a Magnetorheological (MR) engine mount, to investigate the vibration

isolation performance. The feasibility of the proposed method is verified, with some numerical simulation examples.

Manuscript received: April 30, 2022 / Revised: May 25, 2022 / Accepted: May 30, 2022

1. 서론

차량의 엔진과 차체 사이에 위치하는 엔진 마운트는 엔진의

장착하중에 대한 지지는 물론 차량의 승차감 향상을 위해 적

절한 강성 및 감쇠를 가져야 한다. 엔진의 회전으로 발생되는
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가진력은 엔진 마운트를 거쳐 차체에 전달되며, 또한 차체의 진

동은 엔진 마운트를 거쳐 엔진의 진동을 유발한다. 승차감 측면

에서 엔진 가진력이 차체에 전달되는 힘 전달률과 차체 진동이

엔진 진동으로 전달되는 변위 전달률 모두를 작게 설계하는 것

이 바람직하다. 구체적으로 차체 진동에 의한 차체와 엔진의 상

대진동을 작게 하기 위해서 엔진 마운트가 가져야 될 특성은 차

체의 저주파 진동에 대해서는 높은 강성과 높은 감쇠계수, 고주

파 진동에 대해서는 낮은 강성과 낮은 감쇠계수를 갖는게 이상

적이다. 또한 엔진 가진력의 차체 전달률을 작게 하기 위해서는

마찬가지로 저주파 가진력에 대해서는 높은 강성과 높은 감쇠

계수, 고주파 가진력에 대해서는 낮은 강성과 낮은 감쇠계수를

갖는게 이상적이다[1-3]. 하지만 이 조건은 서로 상반되는 특성

을 가지므로 강성과 감쇠계수가 고정값을 갖는 일반적인 수동

형 엔진 마운트로는 승차감 향상에 한계가 있다. 

지금까지 엔진 마운트는 고무 마운트, 유압 마운트 등의 수동

형 마운트가 사용되어 왔으며, 고무 마운트에 비해 유압 마운트

는 유체의 점성을 이용한 댐핑 효과를 얻을 수 있어 많이 사용

되고 있다. 그러나 수동형 마운트는 주파수 범위별로 상반되는

조건을 만족하기에 어려우므로 이를 개선하기 위해 MR 유체

또는 ER 유체를 사용하는 반능동 마운트 또는 능동 제어를 적

용하는 능동 마운트가 사용되고 있다. 능동 마운트의 경우 제어

를 위한 액튜에이터, 센서 등이 필요하므로 복잡성과 경제적인

측면에서 반능동 마운트가 선호되고 있다[4-8]. 

반능동 마운트의 대표적인 예가 MR 마운트이다. MR 마운트

는 유압 마운트의 유압유 대신 MR 유체를 사용한다. MR 유체는

점성을 갖는 용매에 상자성(Paramagnetic) 입자를 분산시킨 유체

로 MR 유체의 통로에 자기장을 가하여 유체의 유동 마찰력을 조

정할 수 있다. MR 엔진 마운트는 실제 차량에 적용되고 있을 뿐

아니라, 기타 다양한 진동 저감 분야에 사용되고 있다[9-14].

본 연구에서는 차체 진동에 의한 차체-엔진 상대 진동 전달률

과 엔진 가진력의 차체 전달률 모두를 관심 주파수 대역 범위에

서의 -노옴(Norm)을 최소화할 수 있는 최적 댐핑의 해석적

설계 방법을 제안하며, 이를 MR 마운트로 구현하는 방법을 제

시한다. 설계된 최적 댐핑 제어를 적용한 MR 마운트의 승차감

개선 효과를 MatLab을 이용한 시뮬레이션을 통해 검증한다.

2. 유압 엔진 마운트

2.1 유압 마운트 동역학 모델

유압 마운트는 고무 마운트에 비해 점성 마찰을 추가할 수

있어 많이 이용되고 있다. Figs. 1(a)는 유압 마운트 개념도이며,

1(b)는 유압 마운트의 동역학 모델이다[2].

Fig. 1(a)에서 엔진 마운트는 상부와 하부로 나누어지며, 상

부의 펌핑챔버(Pumping Chamber)와 하부의 컴플라이언스챔버

(Compliance Chamber)에는 점성 유체가 가득 충진된 상태이다.

상하챔버 사이에는 분리벽이 존재하며, 분리벽에는 관성트랙

(Inertia Track)이 있어 상하부챔버에 있는 유체가 관성트랙을

통해 상하로 흐를 수 있다. 상부 펌핑챔버는 엔진에 연결되며,

중단의 분리벽은 차체에 고정 연결된다. 펌핑챔버의 고무는 강

성과 점성을 가지며, 컴플라이언스챔버는 저탄성을 갖는 고무

막으로 되어 있다. 이 유압 엔진 마운트는 상부에 연결된 엔진

이 진동하면 챔버 내부의 유압의 압력 변화가 생기고, 이로 인

해 유체가 관성트랙을 통해 상하부챔버로 흐르게 되고, 이때

관성트랙을 흐르는 유체의 점성 마찰이 진동 감쇠에 영향을 미

친다. Fig. 1(b)에서 엔진 마운트의 운동방정식을 유도하면 식

(1)과 같다.

 (1)

여기서 은 엔진의 질량, , 는 고무 마운트의 점성계수

와 강성계수, , 는 상부와 하부 챔버의 압력, , 는 상부

와 하부 챔버의 컴플라이언스, 는 관성트랙을 통해 흐르는 유량,
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Fig. 1 Hydraulic mount and its dynamic model
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은 관성트랙의 댐핑, 는 유체의 관성 관련 변수, 는 엔진

변위에 따른 챔버 내부 압력 변화에 관계된 등가 단면적, 는

차체의 변위, 는 엔진의 변위, 는 차체와 엔진의 상대 변위를

나타낸다. 유체의 관성 는 식(2.1)과 같으며, 관성트랙의 댐핑

계수 은 트랙이 원형일 때와 이중 환형(Annular)일 때 각각

식(2.2)와 같다. 

(2.1)

(2.2)

여기서 , 은 각각 관성트랙의 단면적과 길이이며, 는 유

체밀도, 는 점성계수, , 는 각각 이중환형단면의 장반경과

단반경이다. 식(1)을 정리하여 운동방정식 식(3)을 얻을 수 있다.

(3)

식(3)에서 차체의 변위 와 차체와 엔진의 상대변위 

간의 전달함수 는 진동 전달률에 해당하며, 그 관계는

식(4)와 같다.

 (4)

여기서

, 

식(4)에서 진동 전달률의 주파수 응답함수(Frequency Response

Function, FRF)는 식(5)와 같다.

 

(5)

식(5)에서 유로댐핑 의 변화에 따른 주파수 응답함수의 변

화를 대표적으로 나타내면 Fig. 2와 같다[15]. 식(5)의 FRF에서

진동 전달률은 2개의 고유진동수가 존재한다. 따라서 일

경우 FRF는 2개의 첨두값을 갖지만, 이 증가하면 높은 고유진

동수 진동모드는 낮은 고유진동수 모드에 비해 감쇠 증가가 빨

라 그 첨두치가 작아지므로 Fig. 2와 같이 저주파 고유진동수의

영역의 변화가 지배적으로 나타난다. Fig. 2에서 FRF 크기는 유

로마찰 이 작을 경우 낮은 고유진동수에 의한 영향이 지배적

으로 나타나며, 이 증가하면 FRF의 크기가 작아지고 고유진

동수도 증가하는 특성을 보인다. 

여기서 이 매우 작을 경우는 유체의 유동에 의한 마찰이 존

재하지 않으므로 이때의 고유진동수는 고무 마운트의 고유진동

수에 근접하게 된다. 이 일정 값보다 더 증가하면 높은 고유진

동수에 의한 영향이 지배적으로 나타나며, 이 증가할수록

FRF의 크기가 증가하고 고유진동수도 증가한다. 이 매우 크면

관성트랙의 유동저항이 매우 커서 상하챔버 사이의 유체 유동

이 없으므로 관성트랙이 막혀있는 상부챔버만 있는 마운트에

해당된다. 따라서 유동저항이 없는 낮은 고유진동수에 비해 상

부챔버의 컴플라이언스의 영향만큼의 고유진동수 증가가 나타

난다. 

Fig. 2의 상대 진동 전달률은 소음과 진동 및 승차감 측면에

서 작을수록 좋다. 하지만 의 변화에 따른 FRF가 공통으로 통

과하는 일정점 부근 주파수 이하의 저주파수 영역과 그 이상의

고주파수 영역에서의 댐핑의 요구 조건이 상반됨을 알 수 있다.

즉, 저주파수 영역에서는 큰 감쇠비가, 반대로 고주파수 영역에

서는 작은 감쇠비가 요구된다. 엔진 가진력의 차체 전달률에서

도 Fig. 2와 유사한 특성을 보인다. Fig. 1에서 차체에 전달되는

힘은 식(6)과 같다.

 (6)

식(1)과 식(6)을 이용하여 정리하면 엔진 가진력 와 차

체 전달력 간의 관계는 식(7)로 표현할 수 있다.

  (7)

여기서 전달함수 는 힘 전달률에 해당하며, 진동 전달률과
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식(8)의 관계를 갖는다.

  (8)

식(8)에서 유로댐핑 의 변화에 따른 주파수 응답함수

의 크기 변화는 대표적으로 Fig. 3과 같으며, 앞의 진동

전달률에서와 유사한 특성을 보인다. 즉, 이 작으면 낮은 고유

진동수의 진동 특성이 지배적이며, 반대로 이 크면 높은 고유

진동수의 진동 특성이 우세하다. 이 작은 값에서 큰 값으로 증

가할 때 일정점 부근의 좁은 영역을 통과한다.

따라서 힘의 전달률을 작게 하기 위해서는 FRF가 공통으로

통과하는 일정점 부근 주파수 이하의 저주파수 영역에서는 큰

감쇠비, 고주파수 영역에서는 작은 감쇠비가 요구된다. 이상의

분석에서 진동 전달률과 힘 전달률 모두 공통적으로 저주파수

영역에서는 높은 감쇠비, 고주파수 영역에서는 작은 감쇠비가

요구됨을 알 수 있다. 이 요구는 서로 상반되는 관계이므로 수

동형 엔진 마운트로는 만족시킬 수 없으며, 따라서 두 요구 조

건을 적절히 타협하는 수준의 댐핑을 결정할 필요가 있다.

2.2 차체 진동 전달률 최소화 최적 댐핑

식(5)의 진동 전달률의 FRF 크기 는 주파수에 대해 4

차식으로 해석적으로 분석하기 어렵다. 하지만 실제 마운트에서

상부챔버 컴플라이언스가 하부챔버 컴플라이언스에 비해 매우

작고, 하부챔버의 강성(컴플라이언스의 역수)의 절대적인 크기

도 작으며, , 유동 유체의 관성과 고무 마

운트 점성계수가 상대적으로 작아 저주파 영역에서 ,

으로 가정하면, 식(5)의 FRF 크기는 식(9)와 같이 주파

수에 대한 2차식으로 근사화하여 간략히 나타낼 수 있다.

 (9)

식(9)에서 FRF의 크기는 유로마찰 의 변화에 관계없이 일정

한 점을 지나는 특징을 갖고 있다. 이 점의 주파수는 식(9)의 크기

의 제곱을 로 미분하여 0이 되는 점에서 찾을 수 있다. 즉,

을 만족하는 주파수 는 식(10)과 같다.

(10)

즉, FRF의 크기는 에 관계없이 주파수 에서 항상 동일한

값을 갖는다. 따라서 모든 주파수 영역에서 FRF의 최대 크기가

가 되는 유로마찰 을, -노옴을 최소화하는 최적 댐

핑으로 정의할 수 있다. 이 최적 댐핑 은 를 주파수

로 미분한 결과가 에서 0이 되는 조건을 만족하는

에 해당된다. 즉 식(11)을 만족하는 이 최적 댐핑이 된다.

(11)

식(11)을 만족하는 최적 댐핑 는 식(12)와 같다.

 (12)

이때 에서의 FRF의 크기는 식(13)과 같다.

  (13)

Fig. 4는 의 증가에 따른 이며, 최적의 유로마찰

일 때 FRF의 크기는 굵고 붉은색 곡선에 해당한다. 또한

의 증가에 관계없이 모든 FRF의 크기는 에서 동일한

점을 지나며, 일 때 는 에서 최댓값을 갖는다.

즉, 가 -노옴을 최소화하는 댐핑임을 확인할 수 있다. 

2.3 엔진 가진력 전달률 최소화 최적 댐핑

엔진 가진력의 차체 전달률은 식(8)에서 가 에 상

수 1을 더한 관계를 가지므로 앞의 가정, ,

, 을 적용하면 FRF의 크기 는 앞에서와
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같이 유로마찰 의 변화와 관계없이 일정점을 통과하며, 이 점

을 최대치로 갖는, 즉 -노옴을 최소화하는, 최적의 댐핑 을

구할 수 있다. 

이 일정점의 주파수 는 에서 구할 수

있으며, 이 점을 최댓값으로 갖는 최적 댐핑 은 식(14)에서

구할 수 있다.

 (14)

식(14)를 만족하는 최적 댐핑 는 식(15)와 같다.

(15)

또한 에서의 FRF의 크기는 식(16)과 같으며, 식(13)

과 동일하다.

(16)

Fig. 5는 앞의 진동 전달률과 힘 전달률 기준 최적 댐핑 관련 분

석 결과를 나타낸 것이며, Table 1에 이를 정량화하여 정리하였다.

Fig. 5와 Table 1에서 , , 

의 관계를 얻을 수 있다.

이와 같이 Fig. 5와 Table 1에서 차체 변위의 엔진 전달률과

엔진 가진력의 차체 전달률을 최소화하는 최적 댐핑은 서로 다

르며, 주파수 특성도 차이가 있다. 따라서 엔진 마운트의 설계

목적에 따라 취사선택하거나 두 최적 댐핑 사이의 값을 적절히

선택할 수 있겠다.

또한 앞의 최적 댐핑 설계에서 적용한 가정, ,

, 에 오차가 큰 경우 수치해석에 기반한 댐핑값

의 조정은 있을 수 있겠다.

3. MR 마운트 최적 댐핑 제어

Fig. 1의 유압 마운트가 최적 댐핑을 갖도록 유체의 점성 및

관성트랙의 기하학적 형상을 설계할 수 있다. 하지만 기하학적

제한조건 등으로 최적 댐핑을 구현하지 못할 경우 외부적인 작

용에 의해 댐핑을 조정할 수 있다. 특히 설계한 댐핑이 최적 댐

핑에 미치지 못할 경우 MR 댐퍼를 이용하여 최적 댐핑을 갖도

록 실시간으로 제어할 수 있다. 여기서 MR 댐퍼는 유압 마운트

구조를 기본으로 하며, 기존의 유압유 대신 MR 유체를 사용하

고, 상하챔버 사이 유체의 통로인 관성트랙에 자기장을 형성할

수 있는 구조를 갖는다[11-13].

Figs. 6은 1의 유압 마운트에서 관성트랙 대신 환형튜브

(Annular Tube)를 설치하고, 튜브 내면과 외면에 전자석을 설치

하여 코일 전류 변화를 통해 유체 유동부의 자기장을 조정한다.

MR 댐퍼의 동역학적 특성은 Bingham Plastic 모델로 단순화

할 수 있으며, 이때 MR 유체의 마찰저항 은 다음 식(17)로

표현할 수 있다[2,13,16,17].

   (17)

여기서 는 MR 유체의 점성마찰계수, 는 관성트랙을 통

과하는 MR 유체의 유속이다. 은 MR 댐퍼에서 MR 유

체의 유동 통로에 자기장을 형성하는 코일의 전류가 일 때

MR 유체의 정지마찰력이다. 이 마찰력은 전류 에 의해 형성

된 자기장의 크기에 따라 그 크기가 변한다. Fig. 6에서 유동 운

동방정식은 식(18)로 쓸 수 있다.

 (18)

단, MR 유체 마찰력은 쿨롱 마찰과 같은 특징을 갖는다. 즉,
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Table 1 Summary of optimal damping design

Displacement TR Force TR

T.F.

P.F

O.D.

M.V.

T.F.: Transfer Function   P.F.: Peak Frequency

O.D.: Optimal Damping M.V.: Maximum Value

T.R.: Transmissibility
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식(18)을 식(19)로 나타낼 때

   (19)

MR 유체의 마찰력은 식(20)과 같이 유체의 유동이 발생하기

전까지는 정지마찰력, 유동이 발생하면 쿨롱 마찰 특성을 갖는다.

즉, 유로를 통과하는 유체에 작용하는 외력 가 MR 유체의

마찰보다 작을 경우 MR 유체의 마찰력은 외력과 크기가 같고

방향이 반대로 작용하므로 유동은 일어나지 않는다.

  (20)

유동이 발생할 때 유량방정식은 식(21)과 같으며,

  (21)

식(3)과 식(21)을 이용하여 식(22)의 운동방정식을 유도할 수

있다.

(22)

식(1)에서 와 의 부호는 같으므로 식(22)의 첫 번째 압

력방정식에서 MR 댐퍼의 마찰력이 식(23)과 같으면 식(24)와

같이 최적 댐핑을 갖는 압력방정식을 얻게 된다.

 (23)

 (24)

Table 1과 식(10)에서 두 고유진동수는 , 

이므로 최적 댐핑 설계 방법을 적용한 주요 파라미터

는 Table 3과 같이 결정된다.

식(23)에서 하부챔버의 압력은 대기압 수준에서 큰 변화가 없

으므로 실제 적용 시 압력의 높은 측정정밀도가 필요하다. 반면

상부챔버의 압력은 평균압력이 높고 압력의 변화도 크므로 하부

챔버의 압력 측정에 비해 용이한 장점이 있다. 상하부챔버의

압력의 관계는 식(1)에서 이므로 이를 이용

하여 식(23)을 다시 쓰면 식(25)에서 상부챔버의 압력변화율과

차체와 엔진 사이의 상대속도를 측정하고 되먹임하여 최적 댐

핑을 갖는 제어를 할 수 있다. 즉 식(25)가 최적 댐핑 제어기가

된다.

 (25)

4. 시뮬레이션 및 결과

앞에서 제안한 최적 댐핑 제어 알고리즘의 타당성을 검증하

기 위해 시뮬레이션을 실시하였으며, 시뮬레이션에 사용한 MR

마운트의 파라미터는 Tables 2와 3과 같다. Figs. 7(a)와 7(b)는

각각 비제어 시와 최적 댐핑 제어 적용 시 의 크기,

의 크기이며, Table 3의 결과와 일치한다. 와

는 비제어 시의 크기와 최적 댐핑 제어 시의 크기가 만나

는 주파수에서 최댓값을 가지며, 그 이상의 주파수에서는 최적

댐핑 제어의 크기가 오히려 더 커진다. 이는 Figs. 2와 3에서의

결과와 일치함을 알 수 있다. Fig. 7은 주파수 영역에서 해석한

것이므로, 시간 영역에서 그 성능을 확인하기 위해 응답 특성을

MatLab/Simulink를 이용하여 시뮬레이션 하였다. 우선 진동 전

달률을 분석하기 위해 차체의 변위는 Fig. 8과 같이 진폭이

1 mm로 일정하고, 주파수는 30초 동안 0.0-30 Hz 범위에서 선

형으로 증가하는 Chirp 신호를 가정하였다. 따라서 Fig. 8의 x축

값은 시간 초(s)와 아울러 주파수 Hz를 나타낸다. 이 시간과 주

파수 관계는 뒤의 Figs. 9와 10에서도 동일하다.

Fig. 8과 같이 차체가 진동할 때 제어하지 않은 경우와 식(25)

의 최적 댐핑 제어를 적용한 경우 차체와 엔진의 상대변위를 구

하였다. 여기서는 MR 유체의 동력학적 관계는 단순화하여 MR

전류에 비례하는 식(25)의 마찰력이 발생하는 것으로 가정하였

다. 실제 Bingham Plastic 모델의 마찰력은 가하는 전류에 의한

포화응력에 해당되며 전류의 변화에 따른 포화응력 속응성은

MR 유체의 용매와 상자성 입자의 물리적 특성과 자기장 형성

장치의 특성에 따라 달라질 수 있으나 본 연구에서는 포화응력

도달까지의 시간 지연은 무시하였다.

Figs. 9는 시뮬레이션 결과를 진동 전달률로 나타낸 것으로

Figs. 7(a)의 주파수 영역에서의 해석 결과와 같이 최적 댐핑 제

어를 통해 진동 전달률의 -노옴을 감소시킬 수 있음을 확인

할 수 있다. 또한 고주파 영역에서는 최적 댐핑 제어의 진동 전

달률이 비제어 시에 비해 큰 특징이 일치함을 확인할 수 있다.

Fig. 9에서 제어하지 않았을 경우 진동 전달률의 최대 크기는

13.36로 FRF 분석에서 구한 13.26보다 약간 큰 결과인데, 이는

입력신호가 FRF 분석에서와 달리 주파수가 시간에 따라 변화하

는 Chirp 신호이며, 또한 수치해석에서 발생하는 오차로 분석된

다. 최적 댐핑제어를 적용했을 때 진동 전달률의 최대 크기는

3.32로, Table 3의 이론적으로 구한 보다 약간 큰 값을 보였

는데, 이는 Table 3에서는 선형계로 가정한 값이며, 시뮬레이션
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에서는 식(20)의 MR 유체의 비선형적 요소를 고려하였기 때문

으로 분석된다. 

이 결과로부터 진동 전달률의 -노옴은 최적 댐핑제어를 통해

제어하지 않았을 때의 약 25% 수준으로 감소됨을 확인하였다.

Fig. 10은 최적 댐핑 제어 적용 시, 식(25)의 제어입력으로 주파

수 에서 최댓값을 갖는다. 다음으로 최적 댐핑 제어

를 적용한 경우 엔진의 가진력이 차체에 전달되는 힘을 구하였다.H
∞

ωL
 * 15.84 Hz=

Table 2 System parameters for simulation

Table 3 System parameters

Displacement TR Force TR

P.F. [Hz]

O.D.

M.V.

P.F.: Peak Function T.R.: Transmissibility
O.D.: Optimal Damping M.V.: Maximum Value

ωL
 * 15.84= ωN

 * 14.99=

RL
 * 2.875 10

8×= RN
 * 3.038 10

8×=

* *( ) ( ) 3.09
L N

L Nω ω= =

Fig. 7 (a) Magnitude of , and (b) Magnitude of  w/
and w/o optimal damping control

L jω( ) N jω( )

Fig. 8 Vehicle displacement

Fig. 9 Displacement transmission ratio w/ and w/o optimal damping
control

Fig. 10 Control input force of optimal damping control
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Fig. 11은 가정한 엔진의 가진력으로 크기가 1,000 N, 주파수는 30

초 동안 0.0-30 Hz 범위에서 선형으로 증가하는 Chirp 신호이다. 

따라서 Fig. 11의 x-축 값은 시간 초(s)와 아울러 주파수 Hz를

나타낸다. 이 시간과 주파수 관계는 Figs. 12와 13에서도 동일

하다.

Figs. 12는 11의 엔진 가진력의 차체 전달력 시뮬레이션 결과

를 힘 전달률로 나타낸 것으로, 7(b)의 주파수 영역에서의 해석

결과와 같이 최적 댐핑 제어를 통해 힘 전달률의 -노옴을 감

소시킬 수 있음을 확인할 수 있다. 또한 고주파 영역에서는 최

적 댐핑 제어의 힘 전달률이 비제어 시에 비해 큰 특징 또한 일

치함을 확인할 수 있다. Fig. 12에서 제어하지 않았을 경우 전달

률의 최대 크기는 13.25로 FRF 분석에서 구한 13.26과 거의 같

은 결과를 보였다. 최적 댐핑 제어를 적용했을 때 전달률의 최

대 크기는 2.99로 Table 3의 이론적으로 구한 3.09보다 약간 작

은 값을 보였는데, 이는 앞에서와 같이 식(20)의 MR 유체의 비

선형적 요소와 수치해석에서 발생하는 오차 요인 때문으로 분

석된다. 이 결과로부터 힘 전달률의 -노옴은 최적 댐핑 제어

를 통해 제어하지 않았을 때의 약 23% 수준으로 감소시킬 수

있음을 확인하였다. Fig. 13은 최적 댐핑 제어 적용 시 식(25)의

제어입력으로 주파수 에서 최댓값을 갖는다.

5. 결론

차량의 엔진 마운트는 승차감 측면에서 저주파 외란에 대해

서는 높은 강성과 높은 감쇠, 고주파 외란에 대해서는 낮은 강

성과 낮은 감쇠가 요구되는 서로 상반되는 조건을 만족해야 한

다. 이 요구 조건을 만족시킬 수 있는 해석적 방법으로 -노옴

을 최소화하는 최적 댐핑 설계 방법을 제안하였으며, 이를 MR

마운트에서 실시간 제어를 통해 구현하는 방법을 제시하였다.

제안한 방법의 적용 가능성과 성능을 MatLab/Simulink를 이용

한 시뮬레이션을 통해 분석하였으며, 수동 마운트에 비해 진동

전달률과 힘 전달률을 개선할 수 있음을 검증하였다.
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