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초    록: 캠축의 진동 응답을 구하기 위해 캠축을 불균형 다단계 로터 베어링계로 해석하였으며, 복잡한 형상과 하중 

조건을 고려하여 유한요소법을 사용하였다. 유한요소 방정식을 유도한 후에 Newmark 법을 사용하여 진동 응답을 구

하였다. V-8 엔진 캠축의 회전 진동 응답을 구하여 측정치와 비교하였다. 캠축의 변동 응력을 구하고, 응력 집중 효과를 

고려한 다음에 Goodmann 식에 근거하여 피로 해석을 수행하였다. 캠축의 회전 진동에서는 굽힘 효과가 지배적이며, 
인접하는 베어링 간격에 가장 큰 영향을 받는다. 캠축에 가해지는 하중의 변화가 클 경우에는 하중의 변화에 상응하여 

시간에 따라 변화하는 베어링 계수를 적용하여야 함을 알 수 있었다.
핵심용어: 캠축 진동, 로터 베어링 시스템, 회전 진동, 진동 응력, 불균형 진동, 유막 저어널 베어링

ABSTRACT: To get vibration responses, a camshaft is modelled as an unbalanced multiple rotor bearing system. 
Because of complex geometry and complicated load conditions, the finite element method is used. After the finite 
element equation of the system is constructed, Newmark’s method is used to get the vibration responses. Whirl 
vibration responses of a V-8 engine camshaft are estimated and compared with measured responses. After the 
fluctuating stresses are obtained, fatigue analysis is performed based upon the modified Goodman’s equation. 
Stress concentration effects are considered. In the whirl vibration of camshafts, the bending effect is dominant, and 
the bending deformation is dependent upon the span length between the adjacent bearing journals. For high speeds, 
the fluctuations of excitation forces are large, and it is known that nonlinear time varying bearing coefficients 
should be used for analysis. 
Keywords: Camshaft vibration, Rotor bearing system, Whirl vibration, Vibrational stress, Unbalanced vibration, 

Fluid film journal bearing
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I. 서  론

캠은 내연기관 엔진의 밸브 트레인에 적용되어, 
연료 효율은 물론 엔진 소음 발생에 지대한 영향을 

미친다. 엔진의 진동과 소음을 저감시키기 위해서는 

캠축의 진동을 정확하게 분석, 파악하는 일이 필수

적이다. 또한 캠은 여러 종류의 로보트를 포함하여 

많은 자동화 기기에서 사용되고 있으며, 캠축의 구

조 진동은 캠 기구설계에서 가장 중요한 과제 중의 

하나로서 많은 연구자들의 관심의 대상이 되어 왔

다.[1] 1925년경까지는 캠 기구는 단지 운동학적 관점

에서만 해석되었으며, 단지 최대 가속도를 제한함으

로써 과도한 진동을 방지하였다. 그러나 사용되는 

기계의 속도가 증가하게 되면 이에 따른 구조 진동

의 결과로 진동 가속도가 급격히 변화하고, 여러 형

태의 바람직하지 못한 동역학적 거동이 나타나게 된

다. 캠축의 강성이 부족하면 캠축의 진동이 캠 기구

의 출력 운동에 영향을 미쳐 상대 운동의 오차가 발

생하게 된다. 탄성 변형이 기구학적 거동에 비해 현

저하게 작으므로 생략될 수 있다고 생각할 수 있으

나, 출력 가속도의 왜곡이 급격한 동역학적 하중 및 
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Fig. 1. Unbalance disk element.

충격의 원인이 될 수 있으므로 간과해서는 안 된다.[2] 
특히, 캠축이 상대적으로 길거나 많은 메커니즘을 

구동시키는 경우에는 심각한 결과를 초래할 수 있

다. 많은 캠 기구에 관한 연구가 문헌조사로 발표되

었다.[3,4] 캠축의 진동에 관하여는 진동 응답 최소화, 
에너지 효율, 위치 오차 등의 다양한 주제로 연구가 

진행되었다.[5, 6, 7, 8] 그러나 고속 운전에 따른 캠축의 

구조 진동에 관한 연구는 미흡하고, 정확한 진동 해

석 모델이 필요함에도 불구하고 찾아 볼 수 없다. 따
라서, 본 연구에서는 캠축의 진동 응답을 구하는 유

한요소 모델을 제시하였다.[9, 10] 캠축을 불균형 다단

계 로터 베어링 계로 간주하여, 진동 해석 모델을 구

성하였다. 캠의 종동절 변위 곡선에 근거하여 캠 윤

곽을 결정하고, 회전 속도에 따른 하중 조건을 모사

하였다. 유한요소 방정식을 유도하였고, Newmark’s 
method를 사용하여 진동 응답을 구하였다. V-8 엔진 

캠축의 진동 응답을 측정하였고, 해석 결과와 비교

하였다. 진동 응답과 응력에 근거하여, 응력 집중 효

과를 고려하고 Goodmann 식을 사용하여 피로 해석

을 수행하였다.

II. 유한요소 방정식

캠축은 축, 캠 로브, 그리고 유막 저어널 베어링으

로 구성되어 있으며, 이는 불균형 다단계 로터 베어

링 계로 해석될 수 있다. 축 부분은 Fig. 1과 같은 고속 

축 요소로 구성할 수 있다.[11] 축 요소는 2 절점 요소

로서 직선이며, 단면은 원형이다. 각개의 절점은 5 
자유도로, 2개의 병진과 3개의 회전 변형을 갖는다. 

회전관성, 자이로 모멘트, 전단 변형, 감쇠, 축 토크

의 효과가 고려되었다. 축 요소의 유한요소 방정식

은 다음과 같다. 
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     는 2x10 행렬이며,  와   는 형상

함수이며,[8]         이다. 
캠 로브 부분은 강성이 충분하므로 Fig. 1에서 보

는 바와 같이 강체 불균형 원판 요소로 해석되었다. 
원판 요소는 5 자유도를 갖는 점 요소이며, 2개의 병

진과 3개의 회전 변위를 갖는다. 점 요소의 유한요소 

방정식은 다음과 같다.
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Fig. 2. Fluid film journal bearing element.

    는 질량, 관성 모멘트, 극관성 질량 모멘트

이다.  와   는 캠 로브와 종동절 사이의 접촉력이

며,  와   는 불균형 질량으로 인한 가진력으로 

 방향과   방향의 힘을 나타내며,   는 토크를 나

타낸다. 불균형 질량에 의한 힘   는 다음과 같다.

 
 cossinsincos . (3)

여기에서  와   는    일때,  방향과   방향의 

편심량을 나타낸다.
베어링은 Fig. 2에서 보는 바와 같이 8 계수 모델로 

구성하였으며, 관성 효과는 생략되었다. 굽힘 거동

에 관한 베어링 계수는 Lund[12]
의 베어링 설계 핸드

북이나 Rao[13] 또는 Vance[14] 가 제시한 식이나 그래

프를 사용하여 근사할 수 있다. 비틀림 거동에 대해

서는 베어링 마찰현상을 설명하는 Petroff 법칙에 근

거하여 감쇠계수를 근사하였으며, 등가 비틀림 감쇠 

계수  는 다음과 같다.

 


     

 . (4)

여기에서 는 마찰 토크, 는 회전속도,  는 점성

계수, 은 저어널 반경, 는 반경 틈새, 은 베어링 길

이, 분당 회전수이다.
베어링 요소는 스프링과 감쇠로 구성되었으며, 저

어널 중심에 위치한 점 요소로서, 2개의 병진 변위와 

1개의 회전변위를 갖는 3 자유도 요소이다. 저어널 

베어링은 양단에 있는 2개의 베어링 요소로 해석될 

수 있다. 베어링 요소의 유한요소 방정식은 다음과 

같다.

  . (5)

여기에서  
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이며, 는 베어링 하중 벡터이다.

각 요소 방정식을 결합하여 구한 전체 시스템의 

유한요소 방정식은 다음과 같으며, 이 방정식은 

Newmark method를 사용하여 풀이 할 수 있다.

   . (6)

여기에서 , ,  는 질량행렬, 감쇠행렬, 강성

행렬이다.

III. 진동 응력 해석

유한요소 해석에서는 변위를 아래와 같이 형상 함

수와 절점 변위의 결합으로 나타낸다. 위 첨자 h는 이

산 값을 나타낸다. 

 . (7)

변형률-변위 관계식으로 부터 변형률벡터 를 구

할 수 있다. 

   . (8)

여기에서  는 변형률벡터를 나타내는 미분 연산

자이다. 응력벡터  를 구하면,

  . (9)

여기에서  는 응력-변형률 관계를 나타내는 행렬

이다. 진동 응답에서와 같이 변위가 시간에 따라 변
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Fig. 3. Brief sketch of experimental apparatus.

Fig. 4. Configuration of camshaft.

하면, 응력벡터도 시간 변화 함수로 표현된다.

   . (10)

구조물 또는 기계요소가 받는 최대응력이 극한강

도보다 작을 때, 또는 항복응력보다도 작을 때에도, 
오랜 시간동안 반복하여 변동하중이 작용하게 되면 

파괴가 발생하는데, 이를 피로파괴라고 하며, 본 연

구에서는 Goodmann 식을 이용하여, 진동에 의한 피

로파괴를 평가하였다.

 




 . (11)

여기에서 과 은 변동응력의 평균과 진폭을 나

타내며, 와 은 극한강도와 피로한계를 나타낸

다.  는 파괴 평가기준이며, 이 기준에 의하면 가 

1보다 작으면 안전하고, 1보다 크면 파괴가 발생한

다. 비틀림 에너지 이론에 입각하여 von Mises 응력

으로 다음과 같이 나타낼 수 있다.[15]

   ,    . (12)

아래 첨자 는 단면의 방향을 나타낸다. 피로한계는 

다양한 보정계수로 보정하여 적용하는데 식으로 나

타내면 다음과 같다.[15]

  ′. (13)

여기에서 은 보정된 피로한계이며, ′는 회전축

의 피로한계, 는 표면 보정계수, 는 크기 보정계

수,  는 신뢰성 보정계수,  는 온도 보정계수, 는 

피로 응력집중 보정계수이다.

    . (14)

여기에서 는 응력집중계수이며, 는 노치 민감도

이다. 

IV. 진동응답 실험

V-8 엔진 캠축의 진동 응답을 구하는 실험을 수행

하였다. 실험 장치는 엔진 스탠드, 캠축을 포함하는 

벨브 트레인, DC 모터, 오일펌프 등으로 구성되었다. 
가스 압력이 벨브 트레인에 미치는 영향은 본 연구

의 관심이 아니므로 엔진은 DC 전기 모터를 사용하

여 구동하였다. 크랭크축을 벨트전동에 의해 구동시

켰으며, 캠축은 타이밍 벨트로 연결되었다. 오일펌

프도 모터로 가동되었다. Fig. 3에서 실험장치의 개

략도를 나타내었다. 
Fig. 4는 본 연구에서 사용한 캠축을 나타내며, 캠

축을 회전하는 축 요소, 캠을 나타내는 불균형 원판

요소, 그리고 유막 저어널 베어링 요소로 나타낼 수 
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Fig. 5. Contact force and torque at 4500 rpm.

Fig. 6. Camshaft whirl vibration at 4500 rpm.

Fig. 7. Camshaft whirl vibration at 6500 rpm.

있음을 보여준다. 캠축의 B 지점에서 진동 응답을 측

정하였으며, 두 개의 프록시메터를 직각으로 위치시

켜 회전 진동궤도를 측정하였다. 프록시메터와 와이

어가 민감하고, 장시간동안 건전성을 유지하기가 쉽

지 않으므로 데이터를 저장한 후, 추후에 분석하였

다. Fig. 5는 엔진속도가 4500 rpm 일 경우에 캠 로브

와 종동절 사이에 발생하는 접촉력과 토크를 나타내

고 있다.[16]

V. 결과 및 토론

엔진속도가 4500 rpm 일 때, 측정한 캠축의 회전 

진동과 해석 결과로 얻어진 회전 진동을 Fig. 6에 나

타내었다. 해석 시 캠축의 재료는 강으로 간주하였

다. 여기에서 직선으로 나타낸 궤적은 Fig. 4에서 B 
지점에서의 회전 진동을 측정한 값을 나타내며, 작
은 원으로 나타낸 궤적은 베어링 계수가 일정한 경

우에 해석한 결과로 얻어진 회전 진동 응답이다. 측
정된 회전진동 응답은 약간의 요동 부분을 제외하면 

타원형의 형태로 간주할 수 있으며, 이는 해석 결과

와 비교적 잘 부합하는 것을 알 수 있다. 측정된 진동 

응답은 복잡한 거동을 나타내고 있으나 주기성을 갖

고 있음을 알 수 있다. 고속 운전 시에는 캠 로브와 종

동절 사이의 접촉 하중이 요동치게 되며, 접촉이 분

리되는 현상도 나타나게 된다. 이러한 현상은 캠축

에 충격을 가하게 되고, 회전 진동이 요동하는 결과

를 초래한다. 비선형성이 큰 접촉 하중은 베어링이 

비선형적으로 반응하게 한다. 이는 베어링 계수가 

부여되는 하중에 아주 민감하게 반응하기 때문이다. 
또한 저어널 베어링의 편심이 클 경우에도 서로 접

촉하는 평면사이에서 비선형적 상호관계가 나타나

게 된다.
회전 기계에서 흔히 사용되는 유막 저어널 베어링

은 회전 기계의 진동에 지대한 영향을 미친다. 로터 

베어링 계의 강성은 주로 회전축을 지지해주는 베어

링의 강성에 의해 결정되고, 감쇠도 베어링의 감쇠

에 의해 결정된다. 베어링의 강성과 감쇠는 시스템

에 가해지는 하중에 의해 결정된다.[12,13,14] 시간에 따

라 변화하는 하중, 즉 시 변화 하중이 가해지면, 베어

링 계수도 시간에 따라 변화하는 값을 갖게 된다. 하
중이 선형적으로 변하거나, 급격한 변화 없이 부드

럽게 변할 경우에는 베어링 계수 값을 일정한 값으

로 부여하여 해석 결과로 얻어진 진동 응답이 실험

에 의해 측정된 진동 응답과 잘 부합된다. 그러나 캠

축이 아주 고속으로 회전하여, 캠축에 작용하는 하

중이 급격하게 변하고, 충격이 가해지면, 비선형이

며 시 변화 특성을 갖는 베어링 계수를 해석에 적용

하여야 한다. 
Fig. 7은 엔진 속도가 6500 rpm 일 때, 선형 베어링 

계수를 적용하여 해석 결과로 얻어진 회전 진동 응

답과 측정한 회전 진동응답을 보여 주며, 현저한 차

이가 있음을 알 수 있다. 이는 선형 베어링 계수를 적

용하였기 때문이며, 고속 회전 시, 즉 가해지는 하중
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Fig. 8. Fatigue criteria of camshaft at 4500 rpm.

의 변화가 클 경우에는 하중의 변화에 상응하여 시

간에 따라 변화하는 베어링 계수를 적용하여야 함을 

보여 준다. 본 연구에서는 비선형 시 변화 베어링 계

수를 산출하는 연구를 미래의 과제로 제시한다.
Fig. 8에서는 캠축의 회전 진동 응답의 진폭과 변

동 응력에 근거하여 얻어진 피로 평가 기준을 보여

준다. 요소 번호 20에 해당하는 부분이 가장 취약한 

것으로 나타나있다. 이때의 엔진 속도는 4500 rpm 이
며, 피로 평가 기준은 Goodmann 식을 사용하였다. 캠
축의 회전 진동에서는 굽힘 효과가 지배적임을 알 

수 있었고, 인접하는 베어링 간격에 가장 큰 영향을 

받는 것으로 판명되었다. Fig. 4에서의 A지점이 진동

으로 인한 파괴에 가장 취약한 것으로 분석되었다. 
이는 지지점 간 스팬의 길이가 가장 긴 부분의 중간 

부분에서 파괴가 발생함을 의미하며, 물리적으로 타

당한 결과로 판단된다. 
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