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. 요 약

본 연구에서는 반경하중과 축회전 속도를 변화시켜 가며 하중으로 인한 베어링의 부하-변위량 특성을 Harris 이론과 비 

교분석하였다. 실험결과 결함이 없는 경우 하중이 적을 때는 Harris이론과 비교적 잘 일치하나, 하중이 중가할 수록 구동 

축의 변곡, 볼베어링 하중의 불균형 둥의 영향을 받아 이론값과 차이를 보였다. 반경방향 하중이 있는 단일결함과 다중결 

함의 경우 하중이 증가함에 따라 변위량의 변화는 축심변위량 보다 반경변위량이 더욱 커지게 된다는 것을 알았다. 베어 

링의 결함형태에 따라 하중과 변위량의 기울기인 부하-변위량 특성을 구함으로써 볼베어링의 결함유무를 검출하였다.

ABSTRACT

In this study, comparison between Hams-theoretical values and experimental data of load-deflection characteristics in be
aring was made. The experiments are conducted under the conditions of the various radial loads and speed of shaft. In the 
case of non-defective ball bearing, the experimental data agreed well with the Harris-theoretical values for the small steady 
radial load but not for the large steady radial load. For the radial load bearing, the experimental results show that the stiff
ness of bearing at the single and multiple defective bearing are bigger in the radial deflection than in the axial deflection. 

Load-deflection characteristics for the bearing defect part make it possible to detect the presence of a defect in bearing.

I.서 론

볼 베어링은 볼과 내, 외륜의 상호 접촉력 때문에 경로 

내의 하중영역을 볼이 통과 할 때마다 진동이 발생하며, 

베어링을 구성하는 부품들의 결함에 따라 각기 다른 베 

어링 결함신호가 나타난다W 볼베어링 굴림체에 결함이 

생기면 접촉하중 분포는 불균일하게 되고 축심불량, 볼, 

내륜 및 외륜의 불량은 베어링 진동을 중가시키며 다른 

요소 부품의 부상을 촉진시킨다.（2）

베어 링에 작용하는 접촉하중은 반경 력, 추력 및 이들의 

합성력으로 분류되며,）베어링 의 간격과 하중 분포율의 

영향을 고려 한 반경하중 계산식을 Harris⑶, White00둥이 

유도하였다. 하중 및 변위계산 이론은 많은 사람들에 의해 

검토 되었으나 대부분 정적 최대치를 구하는 것이였으며, 

White"）의 실험결과에서 베어링 형식, 마찰상태에 따라 계 

산치와 측정 치가 큰 차이룰 보이고 있다. 볼과 내, 외륜이 

접촉하중에 의해 상호 접근되는 이동량인 축심변위량과 

반경변위량은 Wan Changsen®의 접촉이론이 적용된다. 

Meyer«）의 경우 하중 분포가 균일한, 비교적 계산이 용이 

한 추력 베어링에 대한 외륜 변위신호를 이용하여 베어 링 

의 상태를 검진하였다. 회전체 불평력에 의한 변위량은 전 

산기를 이용해 수치해석에 의한 축심변위량을 Tamura。） 

둥이 연구하였다.

본 연구에서는 부하하중과 축회전 속도를 변화시켜 가 

며 집중하중으로 인한 베어링의 반경방향과 축심방향의 

탄성변위량을 단일결함과 다중결함이 있는 베어링의 결 

함 상태에 따라 분석하였다• 결함 볼베어링의 구조적 공 

진을 가속도와 변위의 진동신호로 스펙트럼 분석을 통해 

알아보았으며, 지지구조물계의 공진점을 고찰하기 위해 

반경하중 10.2kg일 때 축회전 속도를 600rpm~1800rpm 

으로 변화시켜 가며 진동신호를 조사하였다. 지지구조물 

의 공진이 아닌 960rpm에서 반경하중을 받는 결함 볼베 

어링에 대해 하중을 변화시켜 가며 볼베어링의 축심방향 

의 변위량과 반경방향의 변위량을 측정하여 Harris 이론 

과 비교분석하였다. 하중과 변위량의 결과로 부터 결함 

형태에 따라 하중-변위량의 기울기를 구하여 동작 중에 

있는 볼베어 링의 결함유무를 진단하였다.

□ .이 론

볼베 어링의 진동 변위량은 접촉하중에 의해 발생하며, 

Harris'", Wan Changsen。）둥이 베어링 치수로 정해지는 
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성적접촉 강성계수를 이용하여 측심변위량의 값을 유도 

하였匸k Fig. 1은 볼 베어 링이 일정한 속도로 회전한다고 

가정하였으며, 볼베어링이 회전축에 의해 일정한 하중을 

반으며, 볼의 미끄러짐이 없고 볼과 궤도면의 접촉점이 

불변이며 동적인 영향을 무시하였다.

Fig 1. Schematic diagram of rolling ball bearing.

2.1 축심변위량

Hertz의 탄성 접촉이론에서 j번째 볼에서 접촉하중(Q) 
에 따른 변위 량⑴의 관계는 (1)식과 같다.3

_2

&j = K„Q/ (1)

여기서 Kn는 볼베어 링의 점 접촉에 따른 부하-변위량 

계수(load-deflection factor)“"이다. 접촉하중에 의한 최대 

축심 변 위 량은 (2)식 과 같다.

&, = &+&) (2)

여기서 Jr는 내륜과 볼 사이의 변위량, &)는 외륜과 볼 

사이의 변위 량이 다. (2)식과 유사한 방법으로 베어링 홈 

(groove)의 곡률반경을 고려한 Tamura"〉의 계산식은 (3) 

식과 같디

間 이(읂)(씅芝비*

(3) 
E 이 (을的그비*

여기서 D는 내륜 직경, Db는 볼 직경, Do는 외륜 직경 

이다. 접촉하중이 更만큼 이동할때 볼과 내륜, 외륜 사이 

의 간격 Cd를 갖는 볼베어링의 축심변위량은 반경하중 

방향에 수직인 점에서 최대치 况就이며, 이것은 (2)식에서 

구한 변위량과 같으므로 Harris"”둥의 이론에서 (4)식과 

같다.

^ = 5n>axCOS^-— (4)

또, Wan Changse"은 부하하중이 있을 경우에 앵귤 

러 컨텍트 볼베어링의 탄성 변위량을 구하였는데 (5)식과 

같다.

丄
^ = GDb[(N2 +L2)2 -1] (5)

여기서 G, N, L은 상수이며 G는 탄성의 전단변형률 

(shear strain of elasticity)로서 (6)식 과 같고 N과 L을 (7), 
⑻과 같이 쓸 수 있다.(分

G = R0 (6)

여기서 R。는 외륜의 곡률반경이고 R는 내륜의 곡률반 

경이다.

7V=sina0 +5a +0cos4f (7)

L = cos a0 + 6r cos m (8)

여기서 0는 내륜의 평균 흔들림 각도이며 %는 볼베어 

링의 초기 접촉각이고, 瓦는 평균 축방향 변위량이며 K는 

평균 반경방향 변위 량이다.

이 (5)식을 (1)식을 이용해 희전각 W에서의 볼의 최대 

접촉하중을 구해보면 (9)식과 같이 쓸 수 있다.

Gv =(警 J [由+£*  一1" (9)
Km

2.2 접촉하중⑸"⑵

회전 기계의 정적하중이나 볼평형 질량, 굴림체에 의 

한 변동하중을 받는 볼베어 링은 하중방향에 따라 반경하 

중, 추력 및 이들의 합성하중을 받으므로 축심변위 계산 

의 경우 이들 접촉하중은 베어링의 종류, 하중 분포율, 접 

촉각을 고려해야 한다.彻2)

Fig. 2는 Fig. 1의 볼베어링의 볼 하나에 대한 하중영역 

业에 따른 하중 분포율 £와의 관계이다. 여기서 반경하 

중은 Q* 이 며 更l은 하중영 역 (angular extent of load zone) 

이고, 볼의 수 Z, 하중 중심선과 볼 사이의 각 更인 베어 

링 의 하중 분포를 나타낸다.

베어 링의 볼과 내, 외륜 사이의 간격 Cd = 0, 볼의 회전 

각 重=0 일 때 볼의 최대 반경 접촉하중 Q* 는 (10)식과 

같다.

卽=矗 (10)

여기서 Fr은 외부 반경하중(external radial load)이다. 

하중 분포율(load distribution factor) &를 고려한 베어 링
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Fig 2. Load distribution factor in ball bearing.

의 추력 접촉하중 Q는 (11)식과 같다.

Qa ~ 7 “ . ⑴)Z사、&) sin a

여기서 Ez은 외부 축 하중(extend axial load)이다, 儿는 

볼베어링의 볼이 받는 하중 분포율 £에 따른 축 부하량 

(axial load integral)이 며, 은 볼베어 링의 볼이 받는 하중 

분포율 £에 따른 반경 부하량(radial load integral)이다. 

하중 분표율 £에 따라 계산된 儿와 丄의 값은 Table. 1과 

같다.⑸

Table. 1 Values of 以e) and Jr(e)

£ 心

0.0 丄 丄
Z

0.1 0.1196 0.1156

0.2 0.1707 0.1596

0.3 0.2110 0.1892

0.4 0.2462 0.2117

0.5 0.海 0.2288

0.6 0.3084 0.2416

0.7 0.3374 0.2505

0.8 0.3658 0.2559

0.9 0.3945 0.2576

1.0 0.4244 0.2546

in. 실험방법

반경하중을 받는 볼베어링의 결함종류, 축회전 속도 및 

하중의 크기에 따른 진동신호를 가속도신호와 변위신호 

로 분석하였으며, 진동레벨, 주파수, 결함위치 둥의 분석 

을 위해 Fig. 3과 같이 실험장치를 설정하였다.

Radial

Fig 3. Configuration of the analysis system.

모터는 정격출력 400W( 1/2 HP), 토오크 0.22인 직류모 

터(D.C. Motor, Sung IL Type SDF-90)를 사용하였으며, 

베어 링 외륜은 고정 시키고, 내륜은 D.C. 모터와 Coupling 

을 이용하여 회전수를 600rpm~1800rpm으로 변화시켜 가 

며 측정 하였다. 운전중의 상태에서 베어링의 결함으로 

인해 발생한 Fig. 3(a)와 같은 충격신호는 압전가속도계 

(Piezoelectric Accelerometer B&K Type 4370)와 진동분석 

계(FFT Analyzer DI Type PL20)를 이용하여 베어링의 

진동신호를 측정하고, 이 신호를 컴퓨터로 입력하였다.

이 입력된 신호는 본 연구를 위해 C언어로 만들어진 주 

기성을 쉽게 검출하기 위한 포락선 검파 프로그램에 의해 

고주파공진기법(High Frequency Resonance Technique)으 

로 처 리된 후 Fig. 3(b)와 같이 FFT시켜 주파수 영역에서 

의 진동특성을 분석하였다. 진동신호는 960rpm에서 결함 

이 있을 때와 없을 때에 반경방향으로 부하를 가하여 반 

경 방향과 축심 방향으로 나타나는 변위량을 측정 하였다. 

측정 변위량은 모터의 회전 진동수의 불규칙한 변동에 

따른 주파수 흔들림과 베어링 내,외륜의 흔들림 오차를 

적용하여 20회 반복측정하여 하중에 대한 변위량을 Fig. 

3(c)와 같이 그 평균값을 적 용하여 분석 하였다.

베어링 시험편은 볼베어링의 내륜, 외륜, 볼, 내륜과 

볼, 내륜과 외륜, 볼과 외륜 둥에 인위적으로 전기 연필을 

이용하여 깊이 20皿, 폭 30/xm의 결함이 있도록 제작하 

였다. 부하하중은 회전체(rotor)를 이용해 2.4kg, 4.8kg, 

10.2kg, 15.4kg, 21.4kg, 28.7kg으로 변화시켜 가며 진동을 

측정하였다. 결함이 없는 베어 링의 경우 내륜, 외륜의 흔 
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들림을 20회 측정한 결과 내륜의 흔들림이 평균 4.6皿이 

며, 외륜의 혼들림은 평균 2.3“m이였다. 이러한 혼들림 

현상은 베어링의 제작과 조립 설치시의 미비로 나타나는 

현상이며, 흔들림은 베어링의 진동을 증대시켜 접촉불량 

으로 인한 마멸을 촉진하여 베어링이 파손되는 원인이 

되기도 한다.

Fig. 4는 가속도신호와 변위신호에 대한 주파수 스펙트 

럼으로써 약 4.5kHz 부근의 고주파대역에서 베어링의 구 

조적 공진이 일어남을 알 수 있다. 변위신호를 파라메터 

로 하는 경 우 가속도신호보다 저주파 성분이 상대적으로 

크게 나타남을 알 수 있다.

IV. 실험결과

부하하중에 따른 응력의 정보를 얻기위해 기계진동을 

측정할 경우 직접적인 힘의 측정이 곤란하므로 베어링 

둥의 진동응답으로 측정한다.반경방향의 부하조건에 

서 결함 볼베어링의 진동을 가속도신호와 변위신호로 분 

석하였다.

결함 볼베어링의 구조적 공진을 알아보기 위해 외륜결 

함이 있을 때 축회전 속도 960rpm에서 Fig. 4와 같이 가 

속도신호와 변위신호에 대해 주파수 스펙트럼으로 살펴 

보았다. 진동신호의 측정은 특정 관심 주파수대역을 설 

정하여 분리시킨 다음 고주파 공진기법으로 처리하여 신 

호의 포락선(envelope)을 찾아냄으로써 결함의 특징적 주 

파수 및 주기성을 알 수 있게 하였다.M
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Fig. 5는 지지구조물계의 공진점을 고찰하기 위하여 부 

하하중이 10.2kg일 때 모터의 축회전 속도를 600~1800rpm 
으로 변화시켜 가며 측정한 진동신호이다. 볼, 외륜, 내륜 

결함이 있을 때 축회전 속도가 1600rpm 부근에서 지지구 

조물계의 공진이 일어남을 알 수 있었다.
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O BaR defect 
. Non-defect 
...................theory

0 5 10 15 20 25 30

Load(kg)

Fig 6. Axial deflection and load for the single defect bearing.

Fig. 6과 Fig. 7은 이론식(3), (4)식을 이용해 구한 정 적 

상태의 하중변화에 따른 볼베어링의 결함이 없는 경우와 

결함이 단일결함, 복합결함이 있을 때 나타난 축심변위 

량을 측정한 것이다. Fig. 6은 결함이 (A)외륜 (B)내륜 

(C)볼에 있는 경우이고, Fig. 7은 결함이 (A)볼과 내륜 

(B)볼과 외륜 (C)외륜과 내륜에 있는 경우이다. 진동측정 

은 구조물의 공진이 일어나지 않는 960rpm에서 결함 볼 

베어링에 대한 변위량을 분석하였다.

Fig. 6에서 결함이 없을 경우 하중이 적은 때는 축심변 

위 량은 이 론계 산치 와 비교적 일 치 하나, 하중이 클수록 큰 

차이를 보이고 있다. 이것은 Harris의 경우 하중의 접촉 

점둥이 일정한 이상적인 베어링의 경우이고, 실험에서는 

하중이 증가할 수록 시 험베어 링의 볼과 내륜, 외륜사이 의 

마찰, 구동축의 변곡, 볼베어 링 하중의 불균형 둥의 영향을
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Fig 7. Axial deflection and load for the multiple defect bearing. Fig 8. Radial deflection and load for the single defect bearing.
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크게 받기 때문이다. 실험결과 부하하중이 28.7kg일 때 

축심변위량의 정량적 값을 비교해 보면, 결함이 없는 경 

우는 46.7“m이고, 단일결함이 있는 경우 61.3呻~68.7四1 
의 변화를 보이고 있다. 결함이 있는 경우 결함이 없는 베 

어링에 비해 변위량이 크게 나타났다.

다중결함이 있는 Fig. 7의 경우 부하하중이 28.7kg일 때 

축심변위량은 71.3“m~74.1“m의 변화를 보이고 있으며, 

단일결함이 있을 때 보다 축심변위량이 더 크다. 하중이 

커질수록 변위량의 중가 기울기는 결함이 없는 베어링의 

경우보다 결함이 있는 베어링 이 다소 완만하게 나타났 

다. 결함이 없는 경우 부하하중의 증가에 따라 비교적 선 

형적으로 증가하나 결함이 있는 경우 비선형적이다.

Fig. 8과 Fig. 9는 하중영 역을 볼이 통과할 때 반경방향 

변위량을 나타낸 것이다. 이론식(5)식을 이용해 구한 정
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뎌g. 9 Radial deflection and load for the multiple defect bearing. 

적상태의 하중변화에 따른 반경변위량과 모터의 축회전 

수 960rpm일 때, 볼베어 링에 결함이 없는 경우와 결함이 

단일결함, 복합결함이 있을 때 나타낸 변위 량이다. Fig. 8 

은 결함이 (A)외륜 (B)내륜 (C)볼에 있는 경우이고, Fig. 

9는 결함이 (A)볼과 내륜 (B)볼과 외륜 (C)외륜과 내륜에 

있는 경우이다.

측정점이 Fig. 2의 하중의 중심점 血에 있을 때 반경방 

향 최대변위량은 결함이 없는 경우 반경하중이 증가함에 

따라 비교적 선형적으로 중가하며, Fig. 8에서와 같이 이 

론치와 비교적 잘 일치함을 알 수 있다. 반경변위량은 부 

하하중이 28.7kg일 때 정 량적 값을 비교해보면 결함이 없 

는 경우 42.8“m이고, 단일결함이 있는 경우 60.1“m~102.3 

“m의 변화를 보였고, 다중결함일 때 106.4/zm~135.2“m 
의 변화를 보였다. 결함이 없는 베어링에서도 볼 통과시 

주기신호는 존재하며 하중이 커질수록 진동레벨은 접촉 

이론에 따라 변함을 알 수 있었다. 결함이 있는 경우는 결 

함이 없는 베어링보다 변위량이 크게 나타나고, 다중결 

함이 있는 Fig. 9의 경우'단일결함이 있을 때 보다 반경 

변위량이 더 크다. 즉 결함이 클수록 변위량이 크다는 의 

미이며, 하중이 커질수록 변위량의 중가기울기는 결함이 

없는 베어 링보다 크게 나타남을 알 수 있다. 측정치에서 

변위량에 대한 기울기가 하중이 클 때 크게 중가하는 이 

유는 베어링 마찰, 볼과 내륜, 외륜사이의 간극이 존재하 

고 하중분포율(load distribution factor)이 0.5보다 작아짐 

으로써 변위량 계산에 이용한 (10)식과 (11)식의 최대 접 

촉하중 0보다 실제의 최대 하중이 큰 값으로 작용하여 

변위량의 크기가 다소 큰값으로 작용한 것으로 생각된 

다. 결함을 갖는 베어링은 하중의 변화에 따라 변위량이 

급변하는 것으로부터 그 존재를 알 수 있다

부하하중에 따라 나타나는 축심변위량과 반경변위량 

을 측정함으로써 부하하중이 있을 때 Fig. 6~9에서 구한 

하중과 변위량의 결과로 부터 변위량의 기울기 즉, 접촉 

하중에 따른 부하-변위량 계수를 구함으로써 볼베어링의 

결함유무를 검출할 수 있었다.

V. 결 론

부하하중이 있는 볼베어링에 대해 결함특성에 따라 나 

타나는 반경방향 변위량과 축심방향 변위량을 하중의 변 

화에 따라 구하여 Harris의 이론과 비교하여 진동신호를 

분석하였다.

결함 볼베어 링의 구조적 공진을 알아보기 위해 외륜결 

함이 있을 때 축회전 속도 960rpm에서 가속도신호와 변 

위신호에 대한 주파수 스펙트럼 결과 변위신호를 파라메 

터로 하는 경우 가속도신호 보다 저주파수 성분이 상대적 

으로 크게 나타남올 확인 하였다. '축회전 속도를 600rpm~ 

1800rpm으로 변화시 켜 '가며 진동신호를 측정 한 결과 

1600rpm 부근에서 지지구조물계의 공진이 발생함을 확 

인하였으며, 지지구조물의 공진이 아닌 9&)rpm에서 변위 
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량을 측정하여 베어링의 결함유무와 특성을 분석하였다.

축심변위 량의 경우 하중이 중가 할수록 변위 량의 증가 

기울기는 결함이 없는 경우 비교적 선형적으로 증가하였 

다. 그러나 결함이 있는 경우 하중분포가 균일한 이상적 

인 베어링에서 계산된 Harris 이론값과는 볼베어링 하중 

의 불균형 등의 영향으로 큰 차이를 보이며, 비선형적으 

로 증가하였다. 또한 반경변위량은 하중이 증가할 수록 

변위량의 증가 기울기는 결함이 없는 경우 비교적 선형 

적으로 중가하며, 결함이 있는 경우 변위량의 증가 기울 

기가 급격히 커짐을 알 수 있었다. 반경방향의 부하하중 

이 있는 결함 베어링의 경우 변위량의 변화는 하중의 증 

가에 따라 축심변위량보다 반경방향 변위량이 커짐을 알 

았다. 베어링의 결함 형태에 따라 하중과 변위량에 대한 

변위량의 기울기인 부하-변위량 계수를 구함으로써 볼베 

어 링의 결함유무를 판별할 수 있다.

볼베어 링 결함진단 프로그램의 개발을 위해 베어 링 하 

중에 의한 변위량을 베어링 흔들림 오차를 고려한 확률 

밀도함수를 적용하여 진동특성에 대한 데이터베이스를 

더 확보하는 방향으로 연구할 계획이다.
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