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ABSTRACT

Marine diesel engine production and refinements sought a continuous increase on mean

effective pressure and thermal efficiency. These results in increased maximum combustion

pressure within the cylinder and vibratory torque in crankshaft. As such, crankshaft should be

designed and compacted within its fatigue strength. In this paper, the 8H25/33P(3,155ps

900rpm) engine for ship propulsion was selected as a case study, and the strength analysis of its

crankshaft is carried out by: simplified method recommended by IACS M53 and a detailed

method with the crankshaft assumed as a continuous beam and bearing supported in its flexibility.

The results of these two methods are compared with each other.

강대선** ∙ 이돈출* ∙ 김태언** ∙ 박정대**
D. S. Kang∙D. C. Lee∙T. U. Kim and J. D. Park

* 목포해양대학교 기관시스템공학부
** 선박검사기술협회 기술연구소



5

기 호 설 명

αB : 크랭크핀 필릿부에서 굽힘에 대한 응력집중계수

αT : 크랭크핀필릿부에서비틀림에대한응력집중계수

βB : 크랭크핀저널부에서비틀림에대한응력집중계수

βQ : 크랭크핀 저널부에서 전단에 대한 응력집중계수

βT : 크랭크핀저널부에서비틀림에대한응력집중계수

αBN :변동굽힘응력(N/㎟), Weq: 암의 단면계수(㎣)

αBH :크랭크핀 필릿부의 변동굽힘응력(N/㎟)

αBG :크랭크 저널 필릿부의 변동굽힘응력(N/㎟)

Ke : 베어링 구속조건 및 인접 크랭크 스로우의 영향을

고려한 경험적인 계수

TN : 변동 비틀림응력

TH : 크랭크핀 필릿부의 변동비틀림응력(N/㎟)

σe : 등가응력(N/㎟)

σV : 등가변동응력(N/㎟)

1. 서 론

선박에서 주 동력원으로 이용하는 디젤엔진은

타 열기관에 비해 열효율이 높고 기동성이 뛰어나

거의 모든 선박의 추진엔진과 발전용 엔진으로 사

용되고 있다. 그리고 열효율을 향상시키기 위하여

최대 연소압력과 평균유효압력이 꾸준히 증가한

고출력 엔진이 개발되고 있고 엔진의 설치공간을

줄이기 위하여 간결화 되어가는 추세이다.

최근 이러한 고출력 엔진들은 크랭크축의 굽힘

응력 증가와 함께 비틀림 진동이 증가하여 일부

엔진에서는 크랭크축에 관련된 국제 규정을 초과

하는 사례가 늘어나고 있고 절손사고로 이어지는

경우가 종종 일어나고 있다. 

본 연구에서는 IACS(International Assoc-

iation Classification Societies) M53(1) 규정에

의해 추천하는 한 개의 크랭크 스로우에 대한 단

순계산법과 베어링의 강성과 함께 크랭크축 전체

를 연속된 보로 가정한 상세계산법(2~9)에 대한 전

산프로그램개발을 통해서 크랭크축의 안전성을

평가하고 있다. 그리고 국내 어업 지도선에 적용

된 8실린더 4행정 디젤엔진의 크랭크축을 계산

및 실험 모델로 선정하여 공장 시운전 시 엔진에

서 직접 얻은 실린더 연소압력을 이용 굽힘 응력

해석을 수행하였고 비틀림 진동은 이론해석결과

에 대한 신뢰성 높이기 위하여 실선계측자료를 비

교 검토하였다. 

2. 크랭크축의 강도

크랭크축을 Fig. 1과 같이 직각좌표계의 탄성범

위 내에서 수직응력(Normal stress), 각 면의 접

선방향은 전단(Shear)성분으로 부하를 받고 있

다. 여기서 9개의 응력 성분 중 세 개의 수직응력

성분인 σx, σy, σz, 그리고 여섯 개는 전단성분인

τxy, τyx, τzx, τxz, τzy, τyz로 구성되고 응력 텐서

(tensor)는 식 (1)과 같다. 

σx τxy τxz

σ ij � τyx σy τyz (1)

τzx τzy σz

주응력(Principal stresses) 

Fig. 2의 입체 요소에서 교차되는 하나의 면을

경사각 (n, x), (n, y), (n, z)으로 정의하면 여기서

n은 면에 수직방향이다. 세 응력성분은 식 (2)와

같이 잘라낸 단면에 각각 작용한다. 
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Sx � σxcos(n, x)＋τyxcos(n, y)＋τzxcos(n, z)

Sy � τxycos(n, x)＋σycos(n, y)＋τzycos(n, z) (2)

Sz � τxzcos(n, x)＋τyzcos(n, y)＋σzcos(n, z)

중간 유도 과정을 생략하고(10) n면에 대하여 정

리하면 식 (3)과 같고, 이 방정식에서 cos(n, x),

cos(n, y), cos(n, z)을 구하기 위하여 다시 정리하면

식 (4)와 같은 행렬식은 영이 된다.

(σx-σ)cos(n, x)＋τyxcos(n, y)＋τzxcos(n, z)�0

τxycos(n, x)＋(σy-σ)cos(n, y)＋τzycos(n, z)�0 (3)

τxzcos(n, x)＋τyzcos(n, y)＋(σz-σ)cos(n, z)�0

(σx-σ) τyx τzx

τxy (σy-σ) τzy �0 (4)

τxz τyz (σz-σ)

식 (4)의 행렬식의 절대 값을 구하기 위하여 중

간 계산과정을 생략하고(10) σ항으로 정리하면 주

응력 σ1, σ2는 식 (5)와 같다. 

σx＋σy σx＋σyσ1 � �������＋ (�������)2＋τ2
xy2 2 (5)   

σx＋σy σx＋σyσ2 � �������-   (�������)2＋τ2
xy2 2

일반적으로 디젤엔진의 크랭크축은 다축에서

힘이 전달되어 다축의 응력과 변형률이 발생하지

만 실린더 연소압력에 의한 상하 방향의 하중이

지배적이다. 크랭크축의 강도해석을 단순화하기

위하여 다축의 응력 또는 변형률을 σe로 표시하는

상당(등가) 응력 또는 변형률로 전환하는 것이 바

람직하다. 이 방법으로 본 미제스 기준(IACS에서

적용하고 있음)과 주응력 이론(일본 선급협회에서

적용하고 있음)이 많이 적용되고 있고 판정기준으

로 이 상당 응력을 이용한다.

본 미제스 기준(Von Mises criteria)

특히 IACS UR M53의 설계 기준은 본 미제스

기준을 이용하고 있으며 계산을 단순화하기 위해

축방향의 굽힘 응력과 비틀림 응력을 적용하여 다

음과 같이 상당 응력을 유도하여 사용할 수 있다. 

등가 응력(Equivalent stress)

상당응력 σe 텐서 식은 (6)과 같이 쓸 수 있다.

σe 0  0

σ ij � 0 0  0  (6)

0 0  0  

Fig. 1  Stresses in cartesian coordinate
system

Fig. 2  A plane inserting elemental cube, 
n  represents a normal to the plane 

Elasticity
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본 미제스 이론은 정적인 응력 또는 인장은 응

력을 받는 입체의 결정적인 거동에 영향을 주지

않는다고 가정한다. 이러한 가정에 따라 응력 편

차 텐서 식을 이용하여 정리하면 식 (7)과 같다.

σe 2σ1-σ2-σ3 0          0
σe-��   0 0        ������������

3 3
σe 2σ2-σ3-σ1

0    -��    0   � 0   ������������ 0 
3 3

σe 2σ3-σ1-σ2
0      0    -��                  0                0      ������������

3 3
(7)

다축의 응력과 함께 상당 응력의 편차 텐서를

정리하면 식 (8)을 얻을 수 있으며 이를 본 미제스

의 기준이라 한다.

1σe � ��[(σ1-σ2)2＋(σ2-σ3)2＋(σ3-σ1)2]2
(8)

1σe � ��[(σx-σy)2＋(σy-σz)2＋(σz-σx)2＋6(τ2
xy＋τ2

yz＋τ2
zx)]2

여기서 축의 굽힘과 비틀림에 의한 전단응력을

고려하면 식 (8)에서 σy�σz�0이 되고 비틀림 진

동에 의한 전단력은 각 방향 대신에 x축을 중심으

로 회전하는 τt(비틀림)로 적용할 수 있으며 식 (8)

을 정리하면 식 (9)가 된다. 

σe� σ2
x＋3τ2

t (9)

크랭크축은 저속 2행정 엔진의 경우 x축 방향으

로 종진동이 동일한 방향으로 일어나며 영향력이

크다. 그리고 2, 4행정 모두 축계 배치에 따른

“Misalignment”영향을 고려해야 하며 동일방향

으로 일어난다. 따라서 4행정 엔진인 트렁크 타입

의 피스톤 엔진은 σadd�10(N/㎟)을 적용하고 동

시에 일어난다고(동일한 위상각) 가정하여 식 (9)

를 다시 정리하면 식 (10)과 같다. 

σe� (σx＋σadd)2＋3τ2
t (10)

3. 단순계산법

3.1 응력집중 계수

Fig. 3에서와 같이 인장력 P, 굽힘 모멘트 M,

회전토크 T가 동시에 작용하여 굽힘 응력과 전단

응력을 받게 되며 응력 응력집중 계수들은 실

험(11~12)을 통해서 구한 값들을 많이 이용하고 있

고, 대표적으로 DIN 743이 많이 적용되고 있으며

IACS M53도 이 자료를 기초로 하여 만들어졌다.

또한 FEM해석 또는 직접 실물 테스트를 통해서

얻은 값들도 수용해 주고 있으며 Fig. 4는 FEM

해석의 한 예이다. 

크랭크 필릿부에서 굽힘에 대한 응력집중계수

αB는 식 (11)과 같고 비틀림에 대한 응력집중 계수

αT는 식 (12)와 같다. 

αB �2.619f(s, w)f(w)f(b)f(r)f(dG)f(dH)f(recess) (11)

αT �0.8f(r, s)f(b)f(w) (12)

Fig. 3 Elementary stress cases 
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크랭크 저널부에서 굽힘에 대한 응력집중계수

βB는 식 (13)과 같다.

βB �2.7146fB(s, w)fB(w)fB(w)fB(b)fB(r)fB(dG)fB(dH)f(recess) (13)

비틀림에 대한 응력집중계수 βT는 크랭크 핀과

저널의 지름 및 필릿부 반지름이 동일한 경우 αT

와 같으며 다른 경우는 식 (14)와 같다.

βB � 0.8f(r, s)f(b)f(w) (14)

전단에 대한 응력집중계수 βQ는 식 (15)와 같다. 

βQ �3.0128fQ(s)fq(w)fQ(b)fQ(b)fQ(r)fQ(dH)f(recess) (15)

3.2 응력계산 및 피로강도

Fig.7과 같이 크랭크 스로우의 변동 응력 및 변

동 전단응력의 계산을 위한 모델(1)에서 2회전을 중

심으로 최대, 최소 굽힘 응력과 비틀림 응력을 고

려하여 계산하며, V형 엔진은 한 개의 스로우 내

에 두개의 실린더가 작용한 것으로 하고 변동굽힘

응력 σMN을 구하면 식 (16)과 같다. 

MBNσBN � ±����� 103 Ke (16)
Weq

여기서 MBN은 최대 및 최소 굽힘 모멘트의 평균

값이고 Weq는 굽힘에 대한 단면계수이다. 그리고

크랭크핀 필릿부의 변동굽힘응력 σBH는 식 (17)과

같다.

σBH � (σB σBN) (17)

변동전단응력 σN은 식 (18)과 같고 여기서 QN은

최대 및 최소 전단력의 평균값이며 F는 전단력을

받는 부분의 면적이다. 

QNσQN � ±���� Ke (18)
F

식 (16), (18)에 응력집중 계수를 적용하여 크랭

크 저널 필릿부의 변동굽힘응력 σBG을 구하면 식

(19)와 같다.

σBG � (βB σBN＋βQ σQN) (19)

비틀림은 0.5~12차의 강제진동을 조화합성의

합으로 각 질점 및 전회전수에 대하여 확인되어야

하며 진동계의 감쇠에 대한 추정오차, 프로펠러의

레이싱 또는 1 실린더 착화실패(misfiring)와 같

은 불확정요인에 대하여 설계여유를 두어야 하며

비틀림에 의한 전단력은 식 (20)과 같다. 여기서

MT는 최대 최소 토크변동 값의 평균값이며 WP는

비틀림에 대한 단면계수이다. 

MTτN � ±���� 103 (20)
WP

Fig. 4 Stress concentration of crankshaft
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식 (20)에 응력집중 계수를 고려하여 크랭크핀

필릿부와 저널부의 변동 비틀림응력 τH, τG를 구

하면 각각 식 (21), (22)와 같다. 

τH � ±(αT τN),  τG � ±(βT τN), (21), (22) 

식 (9)를 이용하여 크랭크 핀과 저널에서 등가

변동 응력 σVF, σVJ을 각각 구하면 식 (23), (24)

와 같다. 

σVF � ± (σBH＋σadd
2)＋3τ2

H (23)

σVJ � ± (σBG＋σadd
2)＋3τ2

G (24)

크랭크핀 필릿부 및 저널부에 대한 피로강도

σDWF는 식 (25), (26)과 같다.

σDWF � ±K(0.42σB＋39.3)[0.264＋1.073D0.2

785 - σB 196    1
＋ ���������� ＋ �����    ����� ] (N/㎟) (25)

4,900         σB        RH

σDWJ � ±K(0.42σB＋39.3)[0.264＋1.073D-0.2]

785 - σB 196    1
＋ ���������� ＋ �����    ����� ] (N/㎟) (26)

4,900         σB        RH

크랭크축 치수의 만족 여부는 등가변동응력과

피로강도와 비교에 의해 결정되며, 식 (23), (24)

에서 얻은 등가응력과 식 (25),(26)에서 얻은 피로

강도에 대한 비로 식 (27), (28)과 같이 15%의 설

계여유가 필요하다. 

σDWF                              σDWJQF � ������� ≥1.15,  QJ � �������≥1.15 (27), (28)σef             σej

3.4 단순 해석(사례연구)

어업 지도선의 주기관으로 들어가는 H사 8H25/

33P 엔진(Power : 3155ps×900rpm)의 크랭크

축을 해석 및 계측 모델로 선정하였다. 이 모델은

동일 기종 중 비틀림 진동이 가장 큰 8실린더로

엔진으로, 크랭크축 앞쪽은 펌프가 설치되고 감속

기를 이용하여 가변익 피치프로펠러로 선박을 추

진하게 된다. 

각 실린더에 발생되는 가스 압력은 공장 시운전

시 계측한 자료를 이용하였으며 엔진의 최대출력

에서 계측한 각도별 연소압력을 Fig. 6에 보인다.

여기서 가스압력과 피스톤의 왕복관성력에 의해

서 크랭크축에 전달되는 반경방향의 힘을 Fig. 7

에 보이며 이를 이용하여 굽힘 모멘트를 구하게

된다. 비틀림 진동해석을 위한 모델은 Fig. 8과

같고 실린더 내경이 같은 동일 그룹 중 비틀림 진

동이 가장 8 실린더 엔진으로 응력 값이 매우 크

기 때문에 이를 댐퍼를 설치하여 줄이는 것이 바

람직하며 모든 엔진에서 비틀림 응력이

30N/mm2이하가 되도록 크랭크축을 설계 검토할

수 있다. 특히 이 기종은 점성댐퍼로 비틀림 진동

을 줄이는데 설치 공간 및 중량 등의 한계가 있어

성능이 우수한 튜닝 댐퍼를 부착하였다. 

모델엔진은 추진용 엔진으로 엔진을 다양하게

사용함에 따라 전 회전수에 대하여 검토하여야 하

며 비틀림 응력이 가장 큰 8번 크랭크의 계산결과

Fig. 5 Crank throw for in line and Vee engine 
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를 Fig. 9에 보이며 Fig. 10은 최대엔진 회전수인

900rpm에서 상세계산을 한 결과다. Fig. 7의 반

경방향의 힘과 Fig.10의 진동토크를 이용하여 단

순 계산 방식에 의한 등가응력과 허용 값을 계산

한 결과를 Fig.11에 보인다. 여기서 크랭크 핀의

설계여유는 비교적 높지만 저널은 상대적으로 낮

다. 본 계산에서는 비틀림진동은 이론 해석결과를

이용하였지만 Table 1과 같이 계측결과 해석보다

25%정도 높았다. 이를 감안하더라도 설계상

IACS M53규정을 만족하고 비틀림 진동은 45.2

N/mm2까지 증가하더라도 선급규정을 만족하며

크랭크축은 안전하다고 볼 수 있다. 

Fig. 6 Combustion pressure in cylinder

Fig. 8 Mass spring system for torsional
vibration

Fig. 9 Torsional stress of cyl. No. 8 with
tuning damperFig. 7 Radial force in crank throw

Table 1 Angular velocity amplitude of crankshaft
free end at full load(unit : mrad/s) 

Order Calculated Measured

3.5th 352.82 560.0

4.0th 719.0 840.0
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4. 상세계산법

상세계산은 크랭크축을 Fig. 12와 같이 연속보

로 가정하고(13~14) 실린더를 작용하는 연소압력이

동시에 고려하여 이론적인 해석을 수행하게 된다.

특히 베어링의 지지 강성은 매우 중요한 요소로

작용되며 계산의 정도를 결정하게 된다. 본 연구

에서는 CIMAC(International Congress on

Combustion Engines) 등에서 추천하는 경험적

인 요소들을 고려하여 계산하였으며 굽힘 모멘트

와 비틀림진동을 계산한 결과를 Fig. 13, 14에 보

인다. Fig. 13은 상당응력이 가장 큰 부분으로 위

상차는 약간 있지만 굽힘 모멘트와 비틀림 진동의

큰 부분이 겹치고 있다. 그러나 Fig. 14는 이 두

값이 겹치지 않아 실제 상당응력은 작을 것으로

추정되지만 여러 가지 불확실한 요소에 기인하여

위상을 무시하고 굽힘 모멘트와 진동토크의 최대

최소 값의 위상이 동일하다고 가정 계산하였으며

그 결과를 Fig. 15에 보인다. 그리고 베어링 강성

값의 강성 영향을 확인하기 위하여 베어링 강성

값을 반으로 줄여서 계산한 결과를 Fig. 16에 보

인다. 이들을 종합해보면 Fig. 11에 보는바와 같

이 단순 계산 시는 저널부의 설계기준인 Q값이

1.47이다. 그리고 Fig. 15의 상세계산에서 크랭크

저널의 Q값은 1.59~1.47로 분포되어 있고 크랭크

스로우 3번 앞쪽이 가장 낮은 값인 1.47로 이는

단순계산법과 유사하다. 또한 현재보다 베어링의

강성이 반으로 감소할 경우 크랭크 스로우 7번 뒤

쪽에서 Q값은 1.25로 저하된다. 이 결과로부터 크

랭크축의 강도는 단순하게 크랭크축 그 자체의 재

질의 강도와 형상, 응력 집중 등 도 중요하지만 이

를 지지하고 있는 베어링의 재질과 유막의 특성에

지배적인 영향을 받고 있음을 확인할 수 있다. 

Fig. 10 Vibratory torque of cyl. No. 8 
at 900 rpm

Fig. 11 Crankshaft strength analysis by
simplified calculation method

Fig. 12 Continuous beam 
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5. 결 론

최근 디젤엔진의 출력증가와 함께 중속엔진의

크랭크축에서 국내 선박 안전법 규정을 만족하지

못한 사례가 늘어나고 있고 절손사고도 종종 일어

나고 있다. 본 연구에서는 이러한 사고를 방지하

기 위하여 국제 규정과 함께 검사기관의 연구소와

학교 공동으로 크랭크축의 상세 계산법에 대한 프

로그램을 개발(15)하였다. 그리고 국내 어업 지도선

에 적용한 주 기관을 연구 모델로 선정하여 이론

해석 및 계측을 수행하였으며 이들을 정리요약하

면 다음과 같다. 

1) 중속엔진에서 크랭크축의 강도해석 중의 하

나인 단순계산방식은 다년간의 경험을 통하

여 제정되어 많이 적용되어 왔지만 최근 개발

된 엔진은 크랭크 스로우간의 비틀림 진동의

차가 크고 실린더간의 연소 위상각차가 인접

실린더에 상당한 영향력을 미치게 되어 상세

계산이 필요하며 이를 통해서 보다 정확한 강

도해석을 수행할 수 있다. 그리고 개발된 프

로그램은 충분한 신뢰성을 확인할 수 있었다. 

Fig. 13 Bending moment and vibratory
torque at crank throw fore side of
cylinder No. 3

Fig. 14 Bending moment and vibratory
torque at crank throw aft side of
cylinder No. 5

Fig. 15 Crankshaft strength analysis Ⅰ by
detailed calculation method

Fig. 16 Crankshaft strength analysis Ⅱ by
detailed calculation method
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2) 대부분의 크랭크축 절손사고는 실린더 연소

압력에 의한 굽힘 응력과 비틀림진동에 의

한 전단응력을 동시에 받아 응력집중부위인

크랭크축의 핀과 필릿 및 오일 공급 홀에서

일어나고 있다. 여기서 굽힘 응력과 관계가

있는 실린더 내 연소압력은 공장 시운전과

비교하여 큰 변화가 없으며 설계변경이 쉬

운 부분은 비틀림 진동으로 비틀림 진동의

크기가 크랭크축의 피로수명 및 안전성에

결정정인 영향을 미치게 된다. 따라서 해상

시운전시 비틀림진동을 계측하여 굽힘응력

과 함께 크랭크축의 안전성을 확인하는 것

이 바람직하다. 

3) 단순계산법에 의해서 IACS M53 규정을

만족하지 못할 경우 상세계산법을 통해서

좀더 상세하게 검토하여 안전성을 확인할

수 있다. 이 해석 결과는 베어링의 유막의

강성 값, 베어링의 재질, 실린더의 폭발순

서, 축계 배치 등 외부 여건에 따라 영향을

받아 민감하게 달라질 수 있으므로 정확성

을 높이기 위하여 엔진 제작사의 기본자료

제공이 우선되어야 한다. 
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