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서 론1.

회전체에서 무게중심이 기하학적 중심축과의 편

차 즉 편심 이 있게 되면 편심질량과, (eccentricity)

편심거리의 곱에 해당하는 불평형 이 발(unbalance)

생하게 된다 불평형은 회전체의 회전속도에 비례.

하는 원심력을 유발하여 회전체의 진동을 일으킨

다 따라서 회전기계의 제작 및 조립 시에는 항상.

평형잡기 를 하여야 한다 철도차량용 차(balancing) .

륜에서도 재질의 불균일 마모 윤축 조립과정의, ,

오차 등으로 인해 불평형이 발생할 수 있다.
(1) 이

러한 차륜 불평형은 철도차량의 대차 및 차체의

진동 원인이 되므로 가능한 한 제거하여야 한다.

일본철도의 경우 차륜의 불평형량이 250 g m· 이

상 넘지 않도록 규제하고 있으나 진동에 미치는

영향이 크기 때문에 운영기관에 따라 150 g m· 이

하로 엄밀하게 관리하기도 한다 또한 신칸센 고.

속전철에서는 불평형량이 이하로 규제하50 g m·

고 있다.
(2) 유럽철도의 경우에는 UIC code 510-2

(3)

로 중국철도에서는, TB/T2562-1995
(4)로 주행속도

이상에서는 이하로 규제하고 있200 km/h 50 g m·

다. Du
(5)는 고속 철도차량에 대한 윤축의 동적 불

평형 평가를 위해 회전체역학의 관점에서 윤축

설계를 검토하였다. Wang
(6)은 윤축의 동적 불평형

이 고속 차량의 안정성EMU(Electric Multiple Units) ,

승차감 곡선부 통과성능 등에 미치는 영향을,

을 사용하여 평가하였고 고속주행에서는SIMPACK

윤축의 동적 불평형이 25 g m· 이하가 되어야 한다고

제안하였다. 최영효(7)는 윤축의 운동방정식을 이용
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초록 차륜 불평형은 차륜의 무게중심이 윤축의 기하학적 중심축에서 벗어나 있을 때 발생한다 차륜: .

불평형을 수정하지 않고 주행하면 불평형에 의한 원심력이 차체의 진동을 발생시키게 되며 차륜의 마

모를 촉진시키거나 차축 베어링에 손상을 주게 된다 본 연구에서는 철도차량 동적해석을 통하여 차륜.

불평형이 차량 임계속도와 차체 진동에 미치는 영향을 검토하였다 차륜 불평형은 임계속도를 감소시키.

고 차체 공진을 유발할 수 있음을 알 수 있었다 또한 차륜의 정적 동적 불평형에 따른 차체진동을 해. ,

석함으로써 불평형 수정은 양면 밸런싱이 필요함을 밝혔다.

Abstract: When the center of mass of a railway wheel is not aligned with the geometrical center of the

wheel axis, wheel unbalance occurs. If a railway vehicle runs without removing the wheel unbalance,

vibrations will be produced. This will also cause wear and damage of the axle bearing. In this study,

dynamic analysis of a railway vehicle with wheel unbalance was conducted to examine the reduction in

critical speed and the resonance of the car-body and the effect on the magnitude of wheel unbalance was

examined. In addition, the calculation of the car-body vibration owing to static and dynamic unbalance in the

railway wheel shows that two-plane balancing is necessary.
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하여 차륜 불평형이 윤축 진동에 미치는 영향을

연구하였다. 그러나 국내에서는 운행 중인 철도차

량을 대상으로 차륜 불평형이 철도차량 차체 및

대차 진동에 미치는 영향과 철도차량 설계 시 고

려되어야 하는 임계속도에 대한 연구는 미흡한 실

정이다.

본 연구에서는 해석모델을 이용한 철도차량의

동적해석을 통하여 차륜 불평형 및 차륜 답면구

배에 따른 임계속도의 변화와 차륜 불평형이 차

체 공진에 미치는 영향을 검토하였다 또한. 윤축

의 정적 동적 불평형 효과와 이에 따른 차륜의,

불평형 수정방안을 제안하였다.

철도차량 운동방정식2.

좌우와 요방향으로 운동하는 자유도 윤축 모2

델과 차륜 불평형이 있는 차륜모델을 에 각Fig. 1

각 나타내었다 윤축에 작용하는 힘은 에서. Fig. 1

와 같이 차륜과 레일간의 크립 에 의한 힘(creep)

과 모멘트 플렌지와 레일간의 접촉력 스프링과, ,

댐퍼에 의한 힘과 모멘트 및 차륜 불평형력 등이

작용한다.
(7)

차륜과 레일사이에 작용하는 마찰력의 접촉 표

면은 두 개의 분력을 가지는 평면이다 하나는.

차량이 움직이는 방향이고 다른 하나는 그에 수

직인 방향이다 이를 길이방향과 측면방향 크립.

(a) Wheelset

(b) Wheel

Fig. 1 Wheelset and wheel unbalance model

력 이라 한다비(longitudinal and lateral creep force) .

선형 크립이론인 과 이론에 의Vermeulen Johnson

한 크립력은 다음과 같이 측면과 길이방향으로

각각 주어진다.
(8)

  
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
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 








 





   

  ≥ 









  

 
 (4)

와 는 측면과 길이방향 크립력, 와 는

측면과 길이 크리피지, 는 합성 크리피지, 와

는 유도 함수, 는 마찰계수, 은 수직력, 

와 는 차륜과 레일의 접촉면에 생기는 타원의

장경과 단경, 는 강성계수이다 플랜지 거동은.

강성이 높은 선형 스프링으로 표현될 수 있다.

  










     


  

 ≤ ≤ 
   

(5)

는 차륜과 레일의 측면 허용치이다 스프링력은.

상대변위의 선형함수이고 댐핑력은 상대속도의 선형

함수이다 다른 변수들은 기하학적인 형상 질량 분. ,

포와 모델의 기계적 물성치를 특성화하기 위해서 필

요하다 이러한 변수들은 상수로 취급하게 된다. .

에서와 같은 차륜 불평형에 의한 원심Fig. 1(b)

력, 와 가진 주파수, 는 각각 다음과 같다.
(6)

  


(6)

 


(7)

이때 는 불평형 질량, 는 회전축 중심으로

부터의 반경이다.

차륜과 레일의 기하학적 운동으로 발생하는 대차의

좌우 운동과 차륜 불평형을 고려한 차량의 운동방정

식은 에 의해 개발된Petersen Fi 의 대차 해석모델g. 2

로부터 전위와 후위 윤축 각각의 좌우 변위 요잉과,

대차 프레임의 좌우 변위 요잉 롤링 등의 개 자유, , 7

도 갖는 식 의 운동방정식으로 나타낼 수 있다(8) .
(8,9)
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Fig. 2 Bogie model


       
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         

 
    
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     (9)

  
 
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 
 

  


전위과 후위 차축에 대한 측면방향 크립력, 와

길이방향 크립력, 는 각각 다음과 같다.
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Table 1 Specification of Y25 bogie

Index Terms Symbol Units Input

Car

Body

Weight of the Car body  ton 8.9

Moment of Inertia Roll &

Pitching, Yaw







Mgm
2

7.98

98.94

94.36

Bogie

Frame

Weight of the Bogie  ton 1.337

Moment of Inertia Roll &

Pitching, Yaw







Mgm
2

0.83

0.63

1.41

Axle

Weight of the Axle  ton 1.572

Moment of Inertia Roll & Yaw







Mgm
2

0.661

0.103

0.661

Half of Wheel Diameter r m 0.43

Dimension

Half of Axle Distance b m 0.9

Half of Bogie Distance  m 4.53

Half of Between 1'st Spring  m 0.978

Half of Between Side bearer

Center
 m 0.838

1'st

S/P

Longitudinal Stiffness  MN/m 0.7

Lateral Stiffness  MN/m 0.7

Vertical Stiffness  MN/m 0.415

Side bearer Stiffness  MN/m 2.16

Contact
Lateral Track Stiffness  MN/m 14.6

Rail-flange Clearance δ m 0.009

Wheel
Unbalance

Radial distance to wheel unbalance  m 0.43

Centered wheelset contact angle  rad 0.025

Distance between unbalance
mass and wheelset center along
y-direction

 m 0.7

임계속도3.

차륜에 불평형이 있으면 철도차량의 최고속도

를 결정하는 임계속도를 감소시킬 수 있어 철도

차량의 안전운행을 저해할 수 있다 차륜 불평형.

이 차량 임계속도에 미치는 영향을 검토하기 위

하여 식 의 운동방정식을(7) 으Matlab ODE45.m

로 수치해석하였다 철도차량 주행속도는. 0 km/h

부터 단위로 증가시켰다 수치10 km/h . 해석 시

차륜 불평형은 회전축 중심으로부터 반경방향으

로 위치에 불평형 질량, 가 0, 50, 150, 250,

있다고 가정하였다 철도차량 주행속500, 1000 g .

도 에는 본 연구에서 사용된 용접일체형Table 1
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고속화차용 대차의 제원Y25
(10)을 나타내었다.

회전축 중심으로부터 반경, 는 0.43 m, 좌우

차륜의 접촉각의 차, 는 윤축중심에0.025 rad,

서 불평형 질량 위치까지의 거리, 는 이다0.7 m .

에Table 2 불평형 질량변화에 따른 차륜 불평형,

  · 및 좌우 방향 불평형,   ··와
요 방향 불평형(yaw) ,   ··와 임계속도

계산 결과를 나타내었다. 차륜 불평형이 증가함

에 따라 임계속도가 감소됨을 알 수 있다 이때.

임계속도 판단은 과 같이 차량의 횡변위가Fig. 3

으로 수렴되지 않고 지속적으로 나타나는 헌팅0

현상 발생여부로 판단하였다(hunting) .

Table 2 Variation of the critical speed due to
wheel unbalance

 [g]  [g m]·  [g m]·  [g m· 2
]

Critical speed

[km/h]

0 0.0 0.0 0.0 115

50 21.5 0.5 15.1 110

150 64.5 1.6 45.2 100

250 107.5 2.7 75.3 95

500 215.0 5.4 150.5 80

1000 430.0 10.8 301.0 50

(a) V=110 km/h (b) V=115 km/h

Fig 3 Numerical results for the lateral displacement
of the car

Fig. 4 Kinematic frequency and wheel unbalance

는 주행속도에 따른 속도별 주파수 성분과Fig. 4

의 차체 상하 및 좌우 진동 모드 주파수Table 3

성분을 보여주고 있다 또한 윤축 및 대차의 사행.

동 주파수 성분을 각각 나타내었다 에서와. Fig. 4

같이 주행속도 에서 가 나타났다115 km/h 11.5 Hz .

이는 차륜 불평형이 없을 때의 임계속도와 일치하

며 의 차체 좌우 진동 모드에 해당한다Table 3 .⑥

또한 주행속도 에서 가 나타났다50 km/h 5.2 Hz .

이는 차륜 불평형이 일 때의 임계속도와430 g m·

일치하며 의 의 차체 상하 진동 모드이Table 3 ③

기도 하다 이와 같이 차륜 불평형이 있으면 임계.

속도를 감소시킬 수 있다.

레일과 접촉하는 차륜답면에 구배가 있으며 측

면방향 크립력에 의해 차량의 임계속도에 영향을

미치므로 차륜 답면구배와 차륜 불평형의 변화에

따른 안정성 해석을 하였다 차륜 답면구배는 국.

내에서 적용되고 있는 및1/10(0.1), 1/20(0.05)

각각에 대해 해석하였다 에서와1/40(0.025) . Fig. 5

같이 차륜 답면구배가 클수록 임계속도는 감소되

는 것을 알 수 있었다 이는 차륜 답면구배가 커.

짐에 따라 좌우 차륜의 접촉각의 차, 가 커지면

서 좌우 방향 불평형에 의한 가진력의 증가로 인

해 차량의 임계속도가 감소되는 것으로 판단된다.

4. 차체 공진

철도차량의 차륜에 불평형이 있으면 윤축에 원

심력에 의한 진동이 발생한다 윤축의 진동은 대차.

에 전달되어 차체 진동을 유발한다 속도가 증가함.

에 따라 차륜의 회전속도에 비례한 가진주파수가

증가하게 되고 가진주파수가 차체의 고유진동수와,

일치하면 해당 모드에 의한 공진이 발생한다.

Fig. 5 Variation of the critical speed due to wheel
conicity and unbalance( =1/10, =1/20, =1/40)λ λ λ
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차륜 불평형이 차체 공진에 미치는 영향을 검

토하기 위하여 의 용접일체형 고속화차용Table 1

대차 철도차량을Y25 VI-Rail
(11)로 전산해석하였다.

은 차륜 불평Fig. 6 형 질량위치와 차륜 불평형이

포함된 VI-Rail 차량 해석모델이다. 불평형은 차륜

답면 부분에 질량을 추가하여 모델링하였다.

차량모델은 차체 전대차 후대차를 하나의VI-Rail , ,

템플릿으로 각각 모델링하여 각각의 서브시스템을

생성하고 이들을 조합하여 최종 조립체를 생성하,

였다. 궤도는 에서VI-Rail 제공하는 상하 좌우 불,

규칙 궤도 데이터를 사용하였다.

(a) Unbalance wheel

(b) Assembly

Fig. 6 VI-Rail dynamic simulation model

Fig. 7 Primary suspension with Lenoir link

Fig. 8 Friction force model

현가장치는 과 같이 스프링과 스프Fig. 7 tare lade

링이 한쌍을 이룬 코일 스프링 조합과 링크Lenoir

로 이루어있다 본 대차에서의 감쇠는 링크. Lenoir

에 따라 하중에 의존하는 수직력에 의한 차축박스

와 차체 사이 마찰 사이드 베어러 센터 피봇 마찰, ,

판 등 모두 마찰에 의해 이루어진다 마찰력은.

의 법칙을 이용하여 수식화하되 상용 프로Coulomb

그램에 함수 입력의 용이성을 위하여 불연속적인

값을 과 같이 연속함수로 모델링하였다Fig. 8 .
(12) 또

한 윤축과 대차 프레임은 탄성조인트로 연결하였고,

Table 3 Vibration modes of the carbody(Y25 bogie)

Number
Frequency

[Hz]
Mode Shape Remarks

① 3.2 rolling

② 4.8 longitudinal

③ 5.2 vertical

④ 6.7 pitching

⑤ 8.0 yawing

⑥ 9.8 rolling

⑦ 11.5 lateral

Fig. 9 Wheelset and bogie joint model
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Fig. 10 Time response and waterfall diagram for the
cases of with/without unbalance(y-direction)
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Fig. 11 Time response and waterfall diagram for the
cases of with/without unbalance(z-direction)
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이를 에 나타내었다Fig. 9 .

은 로 해석한 용접일체형 고속화차Table 3 VI-Rail

용 대차 철도차량의 고유 진동모드로써 롤Y25 ①

링 전후진동(rolling mode, 3.2 Hz), (longitudinal②

상하 진동mode, 4.8 Hz), (vertical mode, 5.2 Hz),③

피칭 요잉(pitching mode, 6.7 Hz), (yawing④ ⑤

롤링 좌mode, 8.0 Hz), (rolling mode, 10.1 Hz),⑥ ⑦

우 진동 이 각각 나타났다(lateral mode, 11.5 Hz) .

차륜 불평형이 있는 경우와 없는 경우 각각에 대

해 차량 주행속도를 에서 까지40 km/h 150 km/h 5

씩 증가시키면서 좌우 상하 진동 가속도에 대한km/h ,

시간영역과 주파수영역 결과를 과 에Fig. 10 Fig. 11

각각 나타내었다. 차륜 불평형은 윤축의 약 1/1000

정도인 430 g m· 으로 가정하였다 주파수 분석은 차.

체의 저차 고유모드만을 고려하기 위해 성0~50 Hz

분만 고려하였다 진동 가속도. 성분을 워터폴 다이어

그램 으로 나타내었다 는(waterfall diagram) . Fig. 10(a)

차륜 불평형이 있는 경우의 좌우 진동으로써 의①

차체 롤링모드 와 의 차체 요잉모드(3.2 Hz) (8.0 Hz)⑤

가 나타났다 는 차륜 불평형이 없는 경우. Fig. 10(b)

의 좌우 진동으로써 의 차체 롤링모드가 나타났으①

나 진폭은 불평형이 있는 경우보다 아주 작게 나타

났다. 범위에서는 주행속도에 의한 차 성10~30 Hz 1

분의 배수 성분이 발생하였다.

는 차륜 불평형이 있는 경우의 상하 진동Fig. 11(a)

으로써 의 차체 롤링모드 와 의 차체 상(3.2 Hz)① ③

하 진동모드 가 나타났다 는 차륜(5.2 Hz) . Fig. 11(b)

불평형이 없는 경우의 상하진동으로써 의 차체 롤①

링모드와 의 차체 상하 진동모드가 나타났으나 불③

평형이 있는 경우보다 진폭이 아주 작게 나타났다.

윤축의 정적 동적 불평형5. ,

회전체의 불평형에는 정적 불평형(static unbalance)

과 동적 불평형 이 있다(dynamic unbalance) .
(13) 정적

불평형은 단면 균형잡기 동적(single-plane balancing),

불평형은 양면 균형잡기 로 각각(two-plane balancing)

수정한다. 일본철도의 차륜 불평형 수정은 차륜

뒷면 림 의 내경을 삭감하여 수정한다 이때(rim) .

좌우 차륜의 불평형이 서로 어긋나도록 하고180°

있다.
(2) 즉 윤축의 정적 불평형을 제거하는 대신

동적 불평형을 허용하고 있다 윤축의 정적과 동.

적 불평형 효과를 검토하기 위해 불평형 위상차

를 정적 불평형 와 동적 불평형 가 되도록0°( ) 180°( )

모델링하였고 이를 에 나타내었다, Fig. 12 .

(a) Static unbalance

(b) Dynamic unbalance

Fig. 12 Static and dynamic unbalance of railway
wheelset

(a) y-direction

(b) z-direction

Fig. 13 Vibration for the cases of with/without
static and dynamic unbalance

불평형이 없는 경우 및 정적과 동적 불평형이

있는 경우 각각에 대해 주행속도의 변화에 따른

차체의 좌우와 상하 진동가속도를 비교하기 위해

용접일체형 고속화차용 대차 철도차량을Y25 VI

-Rail
(11)로 모델링하고 이를 전산해석 하였다. Fig.

과 같이 가지 경우 모두 주행속도가 증가함에13 3
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따라 좌우와 상하진동은 증가하였다 또한 위상.

차에 따라 즉 위상 정적 불평형 보다 위, 0°( ) 상

동적 불평형 의 경우가 좌우와 상하진동이180°( )

더 감소됨을 알 수 있었다 따라서 차량 유지보.

수 시 좌우 차륜의 불평형 위치에 대한 위상차가

로 되게 하는 것이 위상차가 인 경우보다180° 0°

상하진동을 더욱 감소시킬 수 있다 또한. Fig. 13

과 같이 모든 속도대역에서 불평형이 없는 경우

의 상하 진동가속도 실효값 은 정적(rms) 0.075 ,㎨

불평형이 있는 경우의 상하 진동가속도 실효값은

동적 불평형이 있는 경우의 상하 진동0.214 ,㎨

가속도 실효값은 로 나타나 불평형이 없0.263 ㎨

는 경우가 정적과 동적 불평형이 있는 경우보다

진동이 더 크게 감소됨을 확인할 수 있었다 따.

라서 일본철도에서 허용하고 있는 동적 불평형까

지 제거할 수 있다면 진동은 더욱 감소시킬 수

있을 것이다 특히 고속철도와 같이 고속으로 주.

행하는 차량의 경우에는 아주 작은 불평형에 의

해서도 진동이 크게 발생될 수 있으므로 동적 불

평형을 제거할 수 있는 양면 밸런싱(two-plane

에 의해 차륜 불평형이 수정되어야 할balancing)

것이다 에서 주행속도 대에서. Fig. 13(b) 100 km/h

큰 진동이 발생하였다. 이는 차륜 불평형에 의해

발생되는 진동 주파수와 주행속도 100 km/h(10.2

에서 나타나는 가진 주파수에 의한 공진 현상Hz)

으로 판단된다.

결 론6.

철도차륜은 윤축 제작과정과 오랜 시간 차량

주행에 의한 마모로 인해 불평형이 발생한다 차.

륜 불평형은 가능한 한 최소화하여야 한다 본.

연구에서는 차륜 불평형을 고려한 철도차량 동

특성에 미치는 영향을 수치해석과 전산해석을

통하여 다음과 같은 결론을 도출하였다.

(1) 차륜 불평형이 있으면 좌우 차륜의 접촉각

의 차에 의해 좌우 방향 진동을 유발하게 되고,

이는 차량의 임계속도를 감소시킨다.

(2) 차륜 불평형은 철도차량의 주행속도가 증가

함에 따라 차륜 불평형에 의한 가진주파수가 증

가하게 되고 차체의 고유진동수와 일치하는 속도,

에서 공진을 일으켜 진동을 증가시킨다.

차륜 불평형을 최소화하기 위해서는 정적과(3)

동적 불평형을 동시에 제거할 수 있는 양면 밸런

싱에 의한 차륜 불평형 수정방법이 적용되어야

한다.
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