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국가간 운송의 대부분이 해상으로 운송되고 있으

며 해상 운송 수단의 대부분은 저속 행성 디젤엔진2

을 사용하고 있다 이는 열효율 및 기동성이 매우.

뛰어나고 한번에 많은 화물을 저질유를 사용하여 운

송하므로 경제적인 측면에서 생각하더라도 많은 이

익이 발생하기 때문이다.

그러나 큰 출력에 따른 진동문제는 과거부터 끊

임없이 대두되어 왔다 최근에 와서는 전산해석 프.

로그램의 발달과 각 선급 및 IACS(international

등에서 이론과association of classfication societies)

경험식에 기반한 규격을 정해 놓고 있어 상기의 문

제 들이 많이 줄어 든 것이 사실이나 여전히 구형

엔진의 경우에는 운전시간이 지속적으로 증가하며

진동 및 누적에 따른 사고가 일어나고 있는Stress

실정이다 본 논문의 경우 초기 엔진 인. Model

비틀림 진동 계산 및 측정을 통해 고찰한 선박용 행정 저속엔진2

파단 현상Crankshaft
Two Stroke Low Speed Diesel Engine Crankshaft Crack Phenomenon

Study by Torsional Vibration Calculation & Measurement

문정하 김정렬*

Joung-Ha Moon, Jeong-Ryul Kim

Key Words : 크랭크샤프트 비틀림 진동 응력 차수Crankshaft( ), Torsional Vibration( ), Stress( ), Order( ),Crank

크랭크 스로우throw( )

ABSTRACT

In the past two stroke low speed diesel engine were widely used for marine propulsion. these en-

gine have many merit for example, higher thermal efficiencyand durability. however, shaft vibration

problem was continuously rise up due to large power of two stroke low speed diesel engine. spe-

cially, the initial stage engine revolution counter & stress has acculated. For that reason, sometimes

occurred crankshaft crack accident. In this study, regarding the initial stage engine, trying to analyze

what is cause the crack phenomenon using by latest torsionalvibration calculation program & meas-

urement equipment.

한국소음진동공학회 2014년 춘계학술대회논문집, pp. 110~118

-110-



의 운항 중 파단현상에 대해 최7L70MC Crankshaft

신 비틀림 진동프로그램을 이용하여 건전성을 평가

하고 원인을 분석하고자 한다.

원인 분석의 접근 방법에는 여러 가지가 있으나

본 논문에서는 의 신뢰성에 하Crankshaft Focusing

였으며 접근 방법은 Torsional Vibration Calculation

으로 진행하였으며 신뢰성을 높이기& Measurement

위해 방법으로 및 비틀림Calculation MDT WCH

진동 프로그램 모두 사용되었다 또한. Propeller

를 가정한 계산을 포함하여 보다 많은 경우Damage

의 수에 대응하였다.

파단현상 개요파단현상 개요파단현상 개요파단현상 개요2. Crankshaft2. Crankshaft2. Crankshaft2. Crankshaft

파단현상 상세파단현상 상세파단현상 상세파단현상 상세2.1 Crankshaft2.1 Crankshaft2.1 Crankshaft2.1 Crankshaft
발생 부위(1) Crack : Cylinder No.6 Main

과 열박음 부 발생으로Journal Crank throw Crack

파손됨.

Fig.1 No.6 Crank Throw Position.

파면 관찰 과 되는(2) : Main journal Contact

내경부깊이 약 지점에서Web ( 7.5mm) Crack

되어 외경부 및 로 진행되었고 최Initiation Aft Side

종 파괴인성을 초과하여 절손이 발생한 것으로 파악

됨.

Fig.2 Crank Throw Crack Position

발생 시기 열박음 된 상태엣 부(3) Crack : A

되어 성장하였으며 성장 후 도Crack Initiation , 90

이상 이 발생하였다 이점에서 미루어 볼 때Slip .

성장에 의한 열박음 효과 감소로 이 발생Crack Slip

된 것으로 판단된다.

Fig.3 Crack Cross Section Specification.

상기의 파단 현상에 대한 원인을 파악하기 위해

비틀림 진동으로 인한 의Crank Throw Torque

를 초과했는지 여부 그리고 및Limit Inter-shaft

와 의 상관관계에 대해Propeller -Shaft Crankshaft

고찰해 볼 필요가 있다.

비틀림 진동측면에서의 고찰비틀림 진동측면에서의 고찰비틀림 진동측면에서의 고찰비틀림 진동측면에서의 고찰3.3.3.3.

비틀림 진동 계산 모델링비틀림 진동 계산 모델링비틀림 진동 계산 모델링비틀림 진동 계산 모델링3.1 Crankshaft3.1 Crankshaft3.1 Crankshaft3.1 Crankshaft

기본적으로 비틀림 진동 계산 방정식은 질량감쇠,

그리고 강성 매트릭스의 운동 방정식이며 하기와 같

이 표현된다.(3)

    

관성행렬(1)

디젤엔진 추친 축계의 비틀림 진동을 계산 하는

경우에 있어서 진동계는 Crankshaft, Turning

등의 복잡하게 형성되므로 직접 진wheel, Propeller

동계산을 행하는 것이 곤란하다 따라서 동력학적으

로 등가인 질량으로 치환하여 계산한다 즉 각 질검.

의 진동 질량은 축계를 임의의 개수로 분할하고 각,

질점간의 관성행렬로 나타내면 다음과 같이 주 대각

선 상에만 값을 갖는 대각행렬이 된다.
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 











   

   
   
   

점성행렬감쇄계수(2) ( )

추진축계 비틀림 진동계산에 있어서 감쇠는 피스

통과 라이너의 마찰저항윤활 작용등 정량적 파악이,

거의 불가능한 많은 인자를 포함하기 때문에 가장

불확실한 요소이며 전체 감쇠를 기관감쇠내부 히스, ,

테리시스 감쇠 프로펠러 감쇠 이 세가지로 대변할,

수 있다 기관감쇠로 프로펠러 감쇠 그리고 댐퍼의.

감쇠는 각 질점의 절대 속도에 비례하는 속도 비례

형 감소 즉 점성감쇠에 속하고 히스테리시스 감쇠, ,

와 탄성커플링 감쇠는 인접하는 질점의 변위에 비례

하는 변위 비례형 감쇠로 보아 각 질점간에 작용하

는 것으로 다룬다 기관감쇠는 그랭크축 피스톤 축. , ,

피스톤 및 크로스헤드의 마찰저항 축베어링의 마찰,

손실등에 의하여 발생하며 기관 감쇠계산식은 여러

가지가 있지만 다음식으로 계산한다.

 ∙

축 재료가 탄성한도내의 응력을 받아서 변형할

때 변형일의 대부분은 축의 변형 에너지 형태로 축

적되지만 그중의 일부분이 분자마찰에 의해 소산되

며 이것이 축 히스테리시스 감쇠이다 응력이 작은.

경우에는 무시할 수 있으나 응력 진폭이 증가하면

히스테리시스루프의 면적이 증대하여 손실이 증대한

다 이를 등가 점성감쇠의 형식으로 변형하여 표시.

하면 다음과 같다.

 ×




이상의 감쇠계수를 종합하여 감쇠행렬을 만들면

다음과 같은 대칭행렬이 된다.

 











    
    


   
    

비틀림 강성행렬강성계수(3) ( )

크랭크 축의 비틀림 강성계수를 구하기 위한 경험

식이나 이론식등이 많이 있지만 그중에서도 대형 디

젤엔진 추진축계에 적용하고 있는 계산식으로는

의 식등Geiger, Carter, Ker Wilson, Timoshenko, Jeon

이 있다 이들 식에서 제시하고 있는 것은 대부분.

등가장이거나 영향계수이다 따라서 영향계수가 주.

어지는 식에서는 역수를 취하여 강성 계수를 구하고,

등가장이 제시된 곳에서는 환산하여 강성계수를 구

하면 된다 그 밖에 추력축 중간축 추진기축의 비. , ,

틈 강성 계수는 영향 계수로 부터 구한다 이상으로.

구한 비틈 강성 계수는 메트릭스 행태로 쓰면 다음

과 같이 대칭 행렬이 된다(2)

 











    
    


   
    

기진력(4)

크랭크 축의 비트림 진동은 전달토크의 불균일에

의하여 발생하고 이 기진력은 실린더내 가스 폭발에

의한 가스압력과 왕복질량 관성력으로 구성되어 있

다 이들은 모두 회선속도에 대하여 차 차 등의. 1 ,2 ,...

토크 하모닉스를 여러개 포함하고 있으므로 이들 토

크하모닉스의 각 성분은 그 자신의 진동수의 강게

비틀림 진동을 계에 유발하게 된다 이 기진력 토오.

크는 엔진에만 작용하므로 각 실린더 절점에만 관,

계하고 나머지 절점에는 작용하지 않는다.

비틀림 진동 및 등가 모델(5) Input data

하기 및 에서와 같이 비틀림 진동Table.1 Fig.4

계산을 위한 가 필요하며 이를 이용하여Input data

비틀림 진동계산 프로그램에 입력하기 위한 를Data

와 같이 작성하였다Fig5 .
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Table 1 Specification of 7L70MC Propulsion Engine

Engine

Type 7L70MC

Cyl.bore x Stroke 700 x 2338mm

Power of MCR 20,930 kW x 110 rpm
Pmax 140 bar

Recipro mass 8,550 kg/cyl
Firing order 1-7-2-5-4-3-6

M.O.I(counter weight) 345 kg m∙ 2

M.O.I(turning wheel) 7,390 kg m∙ 2

Propeller

Type Fixed pitch propeller
Dia of shaft 550 mm

No . of Blade 5 ea
M.O.I (in water) 104,842 kg m∙ 2

Weight 33.6 ton

Fig.4 Torsional Vibration Input Data

Fig.5 7L70MC Torsional Vibration Input Data

상기의 를 입력하여 비틀림 진동계산Input Data

프로그램에 대입하여 하기와 같이 등가 모델이 추출

된다.

Fig.6 7L70MC Torsional Vibration Modeling

비틀림 진동 계산 결과비틀림 진동 계산 결과비틀림 진동 계산 결과비틀림 진동 계산 결과3.23.23.23.2

최대 비틀림 응력은 파단현상이 일어난 에서Cyl.6

발생하고 있으나 운전구간 구간에서의 최대110 rpm

비틀림 응력은 22N/mm2 으로 허용 값 29N/mm2이

내로 만족하고 있다.

Fig.7 7L70MC Torsional Stress

그리고 비틀림 의 경우에도Torqeu Limit Normal

및 에Operation One Cylinder Misfiring Operation

서 각각 로 인3000kNm, 4400kNm Limit 4860kNm

이내로 만족하는 것을 볼 수 있다.
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Fig.8 7L70MC Torsional Vibratory Torque at

Normal Firing Operation.

Fig.9 7L70MC Torsional Vibratory Torque at

No.1 Cylinder Misfiring Operation.(worst case)

를 고려한 비틀림 진를 고려한 비틀림 진를 고려한 비틀림 진를 고려한 비틀림 진3.3 Propeller Damage3.3 Propeller Damage3.3 Propeller Damage3.3 Propeller Damage
동 계산 결과동 계산 결과동 계산 결과동 계산 결과

일반적인 비틀림 진동 계산 외에 심화검토를 위

해 본선이 에 의한 를Grounding Propeller damage

가상하여 검토하기로 한다 총 개의 중 개에. 5 Blade 1

가 집중되는 것으로 가정하였으Damage worst case

며 엔진은 로 연속운전 상태14knot(55~65rpm)

로 계산하였다(50~60% rpm at MCR) .

만족여부 검토(1) Crankshaft Stress Limit

Fig.10 7L70MC Normal Condition

Fig.11 7L70MC Propeller Damage Condition.

조건에서 의Propeller Damage(Worst) Crankshaft

차 가 급격히 증가하나 연속운전 가능한5 Stress ,

29N/mm2이내인 것으로 계산 되었으며 Cranksahft

의 최대응력은 사이에서 발생되는 것으로Cyl 4&5

나타났다.
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와 의(2) Inter-Shaft Propeller-Shaft Stress Limit

만족여부 검토

Fig.12 7L70MC Inter-shaft Stress Limit at

Propeller Damage.

Fig.13 7L70MC Propeller-Shaft Stress Limit at

Propeller Damage.

와 에서 차성분이 급Inter-Shaft Propeller-Shaft 5

격히 증가하며 특히 에서는 차성분, Propeller-Shaft 5

에 의한 가 연속 운전 가능 범위를 벗어난다Stress .

다시 말하면 만약 로 인해 파단이Propeller Damage

발생한다면 보다 가 먼저Crankshaft Propeller-Shaft

파단이 발생했을 것으로 판단된다.

비틀림 진동 계측 및 결과 비교비틀림 진동 계측 및 결과 비교비틀림 진동 계측 및 결과 비교비틀림 진동 계측 및 결과 비교3.43.43.43.4

본선 교체수리 후 비틀림 진동 계측을Crankshaft

위해 와 같이 계측장비를 배치하였다Fig.14,15 .

측정 방법은 부분에 를Crankshaft Fore end Shaft

이용하여 부착 후 각속도진동 값을 측정하Encoder

였다 일반적으로 비틀림 진동을 계측하는 방법으로.

비교적 각속도 진동이 크고 계측이 편리한 지점에서

각속도를 측정하여 이론해석 결과와 비교하여 비틀

림 응력을 환산하는 방법과 축에 스트레인 게이지

를 부착하여 응력을 측정하는 두 가지 방법이 있다.

대부분은 전자의 방법을 선호하고 있고 후자는 실패

할 확률이 높고 많은 비용과 노력이 뒤따라야 하므

로 엔진제작사 입장에서는 이를 꺼려하고 있다 그.

러나 특정 선급에서는 후자를 권장하고 있으며 그

이유는 보다 정확성과 함께 선급 내부자료 취득의

목적이 강한 것으로 판단되며 강제 사항은 아니다.

이 연구에서는 두 가지 방법을 병행하였다.(1)

Fig.14 Torsional Vibration Measurement

Equipment at Fore side
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Fig.15 Telemetering System at Inter-Shaft

(1) Crankshaft Fore End Angular Acceleration

비교

계산Crankshaft Fore End Angular Acceleration

결과 와 측정 결과를 비교 한 결과 차 차 차7 ,17 ,18

성분에서 유효한 결과 값을 보이고 있다 최대 각가.

속도 값을 보이고 있는 차 성분에서 계산값 대비7

측정값이 과 각가속도 값에서 의 차rpm 1.8%, -7.4%

이를 보고 있었다 이는 오차범위 내에 존재 가능한.

값이며 특히 각가속도 값의 경우 실측치가 계산치보

다 낮게 나오고 있음을 확인할 수 있었다.

는 이며 실측치는 값Calculation Value Pk-Pk RMS

으로 측정 되었다.

Fig.16 Calculation of Crankshaft Fore End

Angular Acceleration

Fig.17 Measurement result of 7th order

Fig.18 Measurement result of 17th order

Fig.19 Measurement result of 18th order
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Table 2 Comparison of Calculation and Measurement
at Crankshaft Fore End Angular Acceleration

Calculation Measurement Remark

Order rpm ±rad/s2 rpm ±rad/s2 rpm ±rad/s2

7th 38.6 20.1 39.3 18.6 1.8% -7.4%
17th 74.1 6.2 72.8 4.0 -1.7% -35.0%
18th 70.1 4.9 68.4 4.5 -2.4% -8.1%

(2) Result of Inter-shaft Stress Calculation and

비교Measurement

계산 결과 와 로 측Inter-shaft stress Strain gauge

정한 결과를 비교 한 결과 차 차 성분에서 유효한7 ,4

결과 값을 보이고 있다 최대 응력값을 보이고 있는.

차 성분에서 계산값 대비 측정값이 과 각가속7 rpm

도 값에서 의 차이를 보고 있었다 이1.8%, -8.5% .

는 오차범위 내에 존재 가능한 값이며 특히 응력값

의 경우 실측치가 계산치보다 낮게 나오고 있음을

확인할 수 있었다.

Fig.20 Calculation of Inter-Shaft Stress

Fig.21 Measurement result of 7th order

Fig.22 Measurement result of 4th order

Table 3 Comparison of Calculation and Measurement
at Inter-shaft Stress

Calculation Measurement Remark

Order rpm ±N/mm2 rpm ±N/mm2 rpm ±N/mm2

7th 38.6 64.0 39.3 58.5 1.8% -8.5%
4h 67.5 8.0 69.0 6.5 2.2% -18.0%

결 론결 론결 론결 론3.3.3.3.

초기 엔진 모델의 파단사고에 대해 비틀림 진동

측면에서 최신프로그램을 사용하여 고찰하였으며 연

구 대상에 대해 정리하여 요약하면 다음과 같아

에 대해서는 의(1) Crankshaft Propeller Damage

에 대한 영향이 와 에 비해Inter-Shaft Propeller-shaft

상대적으로 적은 것을 알 수 있었으며 Propeller

에 의해 비틀림 응력이 증가 하였다면Damage

에 직접적으로 영향을 주었을 것으로Propeller-Shaft

판단된다 이는 과거 프로그램의 경우. Propeller

를 프로그램상에 로 삽입하지 못Damage Input Data

한 것을 이번 기회에 확인하였다.

비틀림 진동 측면에서는 문제점이 발견하지(2)

못하였으나 이를 통해 과도한 비틀림 응력에 의해

열박음부 파손이 발생 되었다는 것 보다Cranksahft

는 외부의 큰 충격에 의해 열박음 부에 차적인1

가 발생 했다는 가설을 수립 할 수 있었다Damage .

즉 차 손상 후 반복적인 비틀림 하중을 받아 피1

로 파손되었을 것으로 예측되며 실제 비틀림 응력만
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존재 한다면 열박음부 보다는 Crank Throw Filler

부의 파손이 선행 되었을 것으로 판단된다.

이 논문에서는 비틀림 진동 측면에서만 고찰(3)

한 관계로 원인을 정확하게 밝히지 못했으나 상기의

가설을 바탕으로 향후 Crankshaft Shrinkage fit

를 통해 원인을 밝히고자 한다analysis .
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