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직접분사방식 디젤엔진의 6시그마 기법을 적용한

비틀림 최적화에 대한 연구

A Study on the Optimization of the Torsional Vibration

Using DFFSS Method for DI Diesel Engine

김장수1 , 고장주2, 이치우3‡

Jang-Su Kim1, Jang-Joo Koh2, Chi-Woo Lee3‡

<Abstract>

Due to a low stiffness of cranktrain and a failure experience from a history within

short development time, a viscous torsional vibration damper was applied in order to

reduce the torsional vibration and keep the high reliability for the durability of

cranktrain system in the direct injection diesel engine. As an improvement of the

crankshaft stiffness by increasing the diameter of main and pin journal, a rubber type

damper could be considered. In this study, the control factors of rubber damper, the

moment of inertia ring, stiffness of damper and damping coefficient of ring, were

investigated by DFSS method through the analysis work and the measurement in the

real engine condition.
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1. 서 론
.

직접분사방식의 디젤엔진 개발은 엔진 효율

의극대화를 이루었으며, 파워(Power)증대에 획

기적인 발전을 가져왔다.그러나 높아진 회전수

및 고출력에 따라 증대된 크랭크 트레인 계의

비틀림 진동을 차량의 충격흡수에 보편적으로

사용되는 고무 댐퍼(Rubber Damper)를 사용하

여 효과적으로 저감할수 없는 한계 때문에 비

스코스 댐퍼(Viscous Damper)타입의 비틀림 저

감장치를 적용하여 왔다. 최근 크랭크 트레인

계의 강성을 보강하기 위해서 메인 저널(Main

journal) 및 핀 저널(Pin Journal)의 외경을 증

대하여 양산에 적용하게 되었으며, 이를 통해

원가 및 중량 감소측면에서 유리한 표준 고무

댐퍼의 적용을 재 검토하게 되었다. 크랭크 트

레인 계의 비틀림 진동을 효과적으로 저감하여

내구성(Durability)을 확보하고 엔진 전면부에

위치하여 FEAD(Front End Accessory Drive)

의 구동 풀리(Drive Pulley)의 기능을 하는 댐

퍼는 크게 고무 댐퍼와 비스코스 댐퍼로 구분

되어 사용되고 있다. 비스코스 댐퍼는 하우징

(Housing)과 진동링(Inertia Ring)사이의 작은

갭(Gap)에 높은 점도를 가진 실리콘 유체
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(Silicon Fluid)를 채워놓는 구조를 가진다1). 크

랭크 트레인계에서 발생하는 비틀림 진동은 진

동링과 하우징 사이에 있는 실리콘 유체가 받는

전단력(Shear Stress)이 열 에너지(Heat Energy)

로 방출되며 감쇠되는데 고무 댐퍼에 비해 비

틀림 저감 성능이나 내구성은 뛰어나지만 고가

의 비용 및 제조 공법상의 어려움이 있다. 고

무 댐퍼는 고무의 특성에 의해서 댐핑 효과

(Damping Effect)와 스프링 효과(Spring Effect)

가 동시에 나타나며 크랭크 트레인 계의 비틀

림 진동을 최소화하는 진동링의 질량 관성과

고무의 강성계수 및 감쇠계수의 변화 양상에

따라 최적 설계를 진행하되 고무의 히스테리시

스에 의한 열 하중을 견딜 수 있도록 재질을

결정하여 설계를 진행한다. 기 확보된 크랭크

트레인 계의 강성과 고무 댐퍼의 최적화 설계

를 진행한다면 비스코스 댐퍼와 비교하여 동등

성능 및 저 비용의 효율적인 시스템을 구성할

수 있을 것으로 판단된다.

Fig. 1은 고무 댐퍼의 개발 진행 과정을 간략

히 도시화 한 것으로 본 연구에서는 개발 절차

에 대한 설계 검증 및 최적화를 위해

Six-Sigma 기법을 적용하여 해석을 진행하였

으며 실 엔진에서의 측정을 통해 해석의 타당

성을 검증하였다.

Fig. 1. Design flow of torsional vibration damper.

2. 해석 및 시험 방법

본 연구에서는 직접 분사방식 5기통 엔진의

크랭크 트레인 계에 대한 비틀림 진동 해석 및

시험을 통해 직접 분사방식 5기통 엔진의 크랭

크 트레인 계의 거동을 조사하였으며, DFSS기

법을 적용하여 크랭크 트레인 계의 비틀림 최

적화 설계 진행에 대한 표준 절차에 대해 고찰하

였다2).

크랭크 트레인 계의 비틀림 진동 해석을 위

해서 엔진 개발 용역 업체인 AVL사의 프로그

램인 Excite Designer를 사용하였으며 해석 및

시험에 사용된 엔진 제원은 Table 1과 같다.

Table 1. Specifications of the investigated engine

Items DI Diesel Engine

Engine Configuration In-Line 5

Injection System Common Rail

Bore / Stroke 86.2mm /
92.4mm

Displacement 2696ℓ

Peak Firing Pressure 145bar

Firing Order 1 2 4

Rated Power 170PS

Crankshaft Material 38MnS6

Maximum Torque 400Nm @

Crankshaft Main Journal
Diameter

Ø62 (was Ø58)

Crankshaft Pin Journal
Diameter

Ø51 (was Ø48)

Torsional Vibration Damper Rubber Damper

2.1 비틀림 진동 해석 방법

실제 크랭크 트레인 계의 구성 요소인 크랭크

샤프트(Crankshaft), 피스톤 조합(Piston Ass’y),

커넥팅 로드 (Connecting Rod), 베어링(Bearing),

플라이 휠(Flywheel) 및 댐퍼(Damper) 등은 매

우 복잡한 형상 및 구조를 가지고 있으며, 이러

한 크랭크 트레인 계는 Fig. 2와 같이 질량-스

프링-댐퍼로 구성된 등가계(Equivalent System)로

치환할 수 있다3).
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Fig. 2. Equivalent crank-train system.

실제 크랭크 트레인 계를 등가계로 치환할

때, 관성모멘트(J), 비틀림 강성(k), 감쇠계수(c)

값은 캐드(CAD) 및 유한 요소법(Finite Element

Method)을 활용하여 계산하였다4). 이렇게 치환

된 등가계의 강제 진동 운동방정식은 식 (1)과

같다.

)(tTkcJ =++
···

qqq (1)

여기서, J :관성모멘트

c :감쇠

k :비틀림 강성

)(tT :TorqueExcitation

qqq ,,
···

:각가속도, 각속도, 비틀림 각

Fig. 3. Schematic diagram of crank-train system by

AVL excite designer.

등가계로 치환된 크랭크 트레인 계의 비틀림

진동 해석을 위한 Excite Designer 프로그램의

구성은 Fig. 3과 같다.

2.2 제어 인자 및 직교표 선정

실제 엔진에서 발생하는 비틀림 진동값을 해

석을 통해서 예측하고 크랭크 트레인 계의 비

틀림 진동에 영향을 미치는 강건 인자(Robust

Factor)를 찾아 설계에 대한 신뢰성을 높이는

것이 중요하다. 이를 위해 선정된 제어인자 및

각 수준에 대한 직교 해석을 수행하기 위해

L18(2137) 직교표를 적용하였으며 Table 2에 선

정된 제어인자 및 각 제어인자의 수준에 대해

표시하였다.

선정된 제어인자 중 댐퍼와 관련된 제어인자

의 수준은 현재 양산중인 4기통 엔진의 고무댐

퍼 사양의 범위를 고려하여 최적화 사양에 대

한 공용화 가능 여부를 검토하였다.

Table 2. Specifications of controlfactors for simulation

Control Factors
Factor Level

Unit
1 2 3

1
Oscillation 
Mass

0.909 0.86355 - -

2
Stiffness of 
Crankshaft

100% 105% 110% MNm/rad

3
Stiffness of 
Damper

0.0267  

 

0.0310  

 

0.0355  

 
MNm/rad

4
Inertia 
Moment of 
Ring

0.010  

 
0.015

0.020  

 
Kg·㎡

5
Damping 
Coeff. Of 
Ring

1.2 1.3 1.4 -

6
Abs. 
Damping of 
Hub

1.237 1.7318 2.474 Nms/rad

7
Flywheel 
Mass Inertia 

0.1860  

 

0.2067  

 

0.2273  

 
Kg·㎡

8
Max. PFP 
Timing

설계치 진각 지각 deg.

2. 3 비틀림 진동 측정 방법

설계 최적화 단계에서 예측된 비틀림 진동값

을 실제 엔진에서 크랭크 트레인 계의 측정값

과 비교하여 최적 조건의 해석결과에 대한 신

뢰성을 확보할 수 있다5). 이를 위해 Fig. 4와

같이 엔진 동력계(Dynamometer)에서 실제 차

량의 구동계(Power Train System)와 동일한
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조건으로 시스템을 구성하여 크랭크 트레인 계

의 비틀림 진동을 측정하였다.

Fig. 4. Schematic diagram of test bench.

3. 최적화 해석 및 측정 결과

직교해석을 위해 사용된 L18(2137) 직교표는

인자 상호간의 영향성이 각 열에 분포되어 각

인자간의 분별력을 높일 수 있어 해석 기법을

통한 강건 설계(Robust Design) 진행에 높이

권장된다6). 해석 결과인 비틀림 진동값은 전부

하 조건에서 실제 엔진의 회전수(1,000～4,000

rpm)별 실린더 최고 압력(145bar)의 실제 측정

값을 적용하였으며 5기통 엔진에서 가장 문제

가 되는 5thOrder값을 기준으로 해석 및 측정값

을 비교 분석하였다.

3.1 직교해석 결과

18회의 직교해석 결과, 해석 결과인 비틀림

진동의 최대값과 최소값의 차이는 약 40% 정도

를 보이고 있으며 각 부하에 대한 비틀림 진동

값은 선형적인 관계를 보이고 있다.

Fig. 5. Individual value plot for simulation results.

또한 각각의 해석 결과값들이 설계 기준(각

Order에 대해 비틀림 진동값 0.2deg.이하)을 만

족하고 있으며 현 양산 고무 댐퍼 사양의 공용

화 가능성을 확인할 수 있다. 실 엔진에서 비틀

림 진동의 측정은 전 부하(Full Load) 조건에서

수행하며 Fig. 5와 같이 부하 증가에 대한 선형

적 관계를 확인하였으므로 부분 부하(Part Load)

조건에서의 비틀림 진동값에 대한 분석은 제외

하였다.

3.2 최적화 해석 결과 및 인자 수준 결정

크랭크 트레인 계의 비틀림 진동에 영향을

주는 제어인자 중 양산 엔진에서 기 결정되어

있는 Oscillation mass, Crankshaft stiffness,

Torque convertor mass inertia 및 PFP timing

은 변경할 수 없기 때문에 현 사양을 적용하여

최적화 인자 수준에 대한 분석을 진행하였다.

고정된 제어인자를 제외한 현 양산 고무 댐퍼

의 사양과 분산 분석을 통해 최적화 인자로 제

시된 댐퍼의 사양을 Table 3에 비교하였다.

Table 3. Comparison results for rubber damper specifications

Stiff. of

Damper

Inertia

ofRing

Damp’g

Coeff.

Abs.

Damp'g

Specifi-
cation

Lv. 2 Lv. 1 Lv. 2 Lv. 1

0.03095 0.01 1.3 1.237

Optimi-
zation

Lv. 1 Lv. 1 Lv. 1 Lv. 2

0.02669 0.01 1.2 1.7318

비틀림 진동 저감을 위한 댐퍼 설계 진행 시

크랭크 트레인 계의 고유진동수와 연관하여 댐

퍼의 고유진동수를 결정하는 것은 매우 중요하

며 고무 댐퍼의 고유진동수는 아래 식에 의해

계산할 수 있다.

p2/)/( JCfn = (2)

C : 댐퍼의 강성 (MNm/rad)

J : 진동링의 관성모멘트 (kg-m2)

fn : 댐퍼의 고유진동수 (Hz)

최적화된 댐퍼의 고유진동수가 양산 고무 댐

퍼의 하한치 범위에 포함되어 있으며 실제 댐

퍼 설계 시 운전 조건을 고려하여 고유진동수

값을 최적값 보다 높게 적용하기 때문에 양산
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댐퍼의 공용화 적용이 가능하다. 이는 엔진이

작동하여 온도가 상승하면 고무의 경도가 떨어

지고 고유진동수가 낮아지면서 내구성이 악화

되어 파손되는 것을 방지하기 위함이다. 양산

및 최적화된 고무댐퍼의 고유진동수는 Table 4

와 같다.

Table4. Comparison for natural frequency of rubber damper  

Items Specification Optimization

Natural Frequency 280 Hz 260 Hz

Allowable   Tolerance 
Range

±20 Hz ±20 Hz

최적화 사양보다 높은 양산 고무 댐퍼의 고

유진동수 280 Hz 사양에 대한 검증을 위해 결

정된 고유진동수를 기준으로 각 260 Hz와 300

Hz 사양에 대한 비교 해석을 진행하였다. Fig.

6에서와 같이 댐퍼의 고유진동수가 증가하면

비틀림 진동값(5thorder)이 고속영역으로 이동하

면서 증가하는 것을 알 수 있으며 각 사양의

경우 설계기준을 만족하고 있어 적용에 문제가

없을 것으로 판단된다.

Fig. 6. Simulation results for 260Hz, 280Hz & 300Hz.

3.3 해석 및 측정 결과 비교

비틀림 진동값에 대한 해석 및 최적화 분석

을 통해 최적 인자에 대한 고무 댐퍼의 사양을

결정하였지만 실제 엔진에서의 거동과 비교하

여 결과에 대한 신뢰성을 확보하는 것이 중요

하다.

Fig. 7의 (a),(b) 그리고 (c)는 결정된 고무댐

퍼의 각 고유진동수 사양에 대한 비틀림 진동

값(5thorder)의 해석 및 시험 결과이다.

해석에 의한 비틀림 진동값의 진폭이 실제

측정값보다 높은 것은 해석상의 댐핑계수

(Dampimg coefficient)값에 대한 설정이 실제

엔진과 차이가있기 때문으로 판단된다.

Fig. 7.(a) Simulation & measurment result for 260Hz.

Fig. 7.(b) Simulation & measurment result for 280Hz.

Fig. 7.(c) Simulation & measurment result for 300Hz.

비틀림 진동의 최대값이 발생하는 엔진의 회

전수 영역의 편차는 측정 장치의 속도지연 및

해석을 위해 계산된 크랭크 트레인 계의 주요
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물성치값(Crankshaft stiffness & Inertia)과 실

엔진에서의 차이 때문에 발생한 것으로 판단되

며 비틀림 진동의 5thorder값의 실 측정과 비교

를 통해 최적화 해석 사양에 대한 타당성을 확

보하였다. 또한 실제 엔진에서의 비틀림 진동값

이 다소 낮게 측정되어 양산 고무 댐퍼의 5기통

엔진 적용에는 문제가 없을 것으로 판단된다.

3.4 고무 및 비스코스 댐퍼 성능 비교

비스코스 댐퍼는 고무 댐퍼와 비교하여 비틀

림 진동 저감 성능 및 내구성이 뛰어나며 이러

한 댐퍼의 기본 성능 외에 엔진 전면의 밸트

드라이브 운전 특성에 대한 진동 및 소음 측면

의영향성이 고무 댐퍼와는 다르게 발생한다. 따

라서 댐퍼 사양의 변경에 대한 주변 부품들의

영향성을 고려하여 설계 변경을 추진해야 한다.

비틀림 진동 측정값 비교는 Fig. 8과 같으며

댐퍼의 기본 성능인 비틀림 진동 저감 성능은

고무 댐퍼와 비스코스 댐퍼가 유사한 결과를

나타내고 있으며 이는 크랭크 트레인 계의 강

성의 증대에 따른 영향으로 판단된다.

Fig. 8. Rubber & viscous damper comparison results.

4. 결 론

해석 및 Six-sigma 기법을 통해 고무 댐퍼의

성능에 영향을 미치는 주요 인자들을 선정하여

최적화를 진행 하였으며 실 엔진에서의 측정과

비교하여 최적화 해석 결과에 대해 검증 시험

을 진행하면서 다음과 같은 결론을 얻었다.

1) 크랭크 트레인 계의 비틀림 진동에 가장 큰

영향을 미치는 인자는 크랭크 샤프트의 강성

으로 이를 증대하기 위해 웹(Web)의 형상 변

경이나 저널부의 외경을 키우는 방법이 있지

만 이에 따른 무게 및 마찰력 증대에 따른

손실을 고려하여 댐퍼의 종류나 사양을 결정

하여 설계를 진행해야 한다.

2) 직접 분사방식 5기통 엔진에서도 크랭크 트

레인 계의 강성을 확보 한다면 비틀림 진동

을 저감하기 위한 댐퍼 설계 시, 비스코스 댐

퍼 대비 경량 및 저 비용의 고무 댐퍼를 적

용하여 효율적인 시스템을 구성할 수 있다.

3) 엔진의 폭발 압력에 의해 발생하는 크랭크트

레인 계의 비틀림 진동에 대한 해석결과와

실제 엔진에서의 측정결과가 잘 일치하고 있

어 해석에 의한 설계절차의 타당성을 확보하

였다.

4) 고무 댐퍼를 적용하여 특정 차수의 비틀림

진동값(5thorder)에 대한 최적화를 실시하여

현 사양(280 Hz) 대비 약 19.8%의 개선 성

과를 얻었지만 양산 사양 변경의 어려움과

운전 조건에서 고무댐퍼의 내구성을 확보하

기 위하여 양산 댐퍼 사양을 적용하였다.

5) 본 연구에서는 언급하지 않았지만 고무댐퍼

의 내구성과 관련하여 해석을 통해 댐퍼에서

발산되는 열 에너지 예측 및 댐퍼 표면온도

의 측정을 진행한 결과, 설계 기준을 만족하

였지만 실 엔진 및 차량에서의 내구성 검증

이 필요하다.

6) 비스코스 댐퍼에서 고무 댐퍼로 사양이 변경

되면서 Belt Drive의 운전 특성 변화 및 특정

구간에 대해 밸트 진동(Belt vibration)이 발

생하는 것을 확인하였으며 향후 이에 대한

댐퍼의 영향성에 대한 검토 진행이 필요하다.
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