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Use of dynamic absorber for reduction of shaft vibration in diesel engines of ship
Sok-Chu Parkl ․ Kyung-Il Park† ․ Jeong-Ryul Kim2

 

요약: 선박의 주기관으로 통상 사용되는 디젤기관은 터빈기관과 같은 회전기관과 달리 왕복동기관이기 때문에 실린더의 

폭발력과 피스톤의 왕복관성력에 의한 불평형 관성력 및 관성모멘트, 실린더내의 주기적인 변동가스압력 등으로 인하여 

본질적인 진동문제를 안고 있다. 이것은 엔진의 진동은 소음의 원인이 되고, 선체구조나 인접구조물에 전달되어 2차진동

이 발생시키는 경우가 많다. 본 연구는 선박의 엔진과 축계의 자유진동해석과 엔진 폭발에 의한 강제진동해석을 하고, 

나아가서 플라이휠에 부진동 장치인 동흡진기를 설치하여 진동을 줄이는 방법을 제안하고자 한다.

주제어: 축계진동, 왕복관성력, 관성모멘트, 동흡진기, 부진동장치

Abstract: Ship’s diesel engines have intrinsic problem to make vibrations caused by cylinder explosion and unbalanced rotating 

mass. These vibrations might induce noises, are transferred to hull and neighboring structures and cause secondary vibrations. This 

paper suggests the use of an additional dynamic absorber with a sub-vibration system to reduce the aforementioned vibrations. This 

dynamic absorber is designed based on an analysis of the free vibration of the engine shafting system and the forced vibrations.

Keywords: Shaft vibration, Reciprocating rotating inertia, Inertia moment, Dynamic absorber, Sub vibration system

1. 서 론
선박의 진동은 선체진동, 기관 및 축계진동, 국부진동으

로 크게 나누어진다. 선체진동이 문제가 되어 선체가 절단

되는 일은 거의 없고, 또한 국부진동이 선체 강도에 크게 

영향을 미치는 일은 없지만 국부적인 진동과 소음을 발생

시킨다. 기관 및 축계진동은 기관이나 축계 나아가서는 선

체에 치명적인 영향을 미칠 수 있는 중요한 위해 요소이다. 

따라서 국제해사기구(IMO)와 각 선급[1][2]에서도 선박의 

진동·소음의 문제에 대하여 규칙으로 강제 규정하고 있다. 

또 주요 선급에서는 여기에 대한 학술회의[3]도 개최하여 

그 중요성을 강조하고 있다. 선박소음은 선체의 강도에는 

그다지 큰 영향을 미치지는 않으나 승무원이나 여객에는 

심각한 정신적인 피해를 줄 수 있어서 IMO에서는 MSC 부

속서에서 세세하게 규정하고 있다[4].

Moon et al. [5]은 비틀림 진동에 의한 선박용 2행정 저속

엔진으 크랭크축 파단 현상을 해석한 바 있고, Park et al. [6]

은 추진축계 비틀림 진동 감쇠를 위한 점성 댐퍼의 최적 설

계에 대하여 연구하였고, Lee et al. [7]은 비틀림진동에 의한 

주기관의 진동현상을 연구한 바가 있고, Barro[8] 등은 빙하

의 충격 토크 의한 선박용 디젤 엔진 추진축계의 비틀림 진

동의 과도응답에 대하여 연구한 바 있다.

축계진동의 고유진동해석은 오랫동안 Holzer 법[9]으로 해석

하여 지금도 Holzer 표를 만들어 고유진동수를 구하고 있는데 

Holzer 법의 계산 방법의 태생적 문제 때문에 고차의 고유진동수

를 계산할 수 없는 단점이 있다. 그래서 저차의 2, 3 개의 고유진

동수만을 계산하고 이를 선주에게 제공하고 있다. 행렬을 이용

한 고유치 해석법을 이용하면 수학적으로는 거의 오차 없이 해

석 자유도만큼의 고유진동수와 고유진동형을 찾을 수 있다.

모델의 정확도만 좋다면 강제진동의 해석도 행렬의 연산

에 의하여 정확하게 계산 가능하다.

본 연구에서는 축계진동의 고유진동 해석과 강제진동 해

석을 수학적으로 일목요연하게 정리하고, 교과서에 나와 

있는 예제 문제에 적용하여 그 실효성을 보이고, 새로운 동

흡진기를 제안하여 축계진동의 저감을 실현하고자 한다.
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2. 이 론
2.1 1자유도계의 동흡진기

Figure 1에 1자유도 시스템에 동흡진기를 장착한 모형을 

보인다. 주 시스템의 질량이 m1이고, 스프링 상수가 k1인 

스프링에 의하여 바닥에 고정된 모습이다. 내부에 표시된 

시스템은 진동 흡수를 위한 부진동 장치(동흡진기)로 질량

이 m2이고 스프링 상수가 k2이다. 이 시스템은 2자유도 시

스템이다.

2자유도계의 운동방정식은 다음과 같이 쓸 수 있다.


   sin


   

                     (1)

이 시스템의 해는 다음과 같은 조화함수로 표시할 수 있다.

  sin                               (2)

질량 과 의 정상상태 진폭을 다음과 같이 구할 수  

있다.

 

basement






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



Figure 1: A model of 1 DOF machine system with dynamic 

absorber

   
 

 


 


   
 

 




                (3)

우리의 주목적은 시스템의 진폭()을 감소시키는 데에 

있다. 질량 의 진폭을 0으로 만들기 위해서는 식 (3)의 

첫째 식의 분자가 0이 되어야 한다. 즉 다음과 같은 관계를 

만족하는 동흡진기를 선택하면 된다. 

 


                                     (4)

2.2 축계장치의 고유진동수와 고유진동모드

통상 축계장치의 고유진동수와 고유진동모드는 Holzer법

을 쓰고 있으나 Holzer법은 고유진동수를 가정하고, 한쪽 

끝단의 고유진동모드를 1로 출발하여 모든 회전체의 관성

토크를 합한 값을 구한다. 축계장치는 양단이 자유단이기 

때문에 관성토크의 합이 0이 되어야 하지만 가정한 고유진

동수가 실제 시스템의 고유진동수가 아니기 때문에 관성토

크의 합이 0이 되지 않는다. 그래서 고유진동수를 조금씩 

변경시켜 가면서 관성토크의 0이 되는 고유진동수를 찾아

가는 방법으로 시간도 많이 걸리고, 각 절점에서의 계산 값

이 다음 절점으로 계속하여 승계되기 때문에 오차의 누적

이 일어나고, 따라서 실제로 계산을 해보면 관성토크의 합

이 0이 되지 않는다. 

그러나 운동방정식을 행렬로 표시하여 고유치해석을 하

면 거의 0에 수렴시킬 수 있다. 따라서 여기에서는 고유치

해석법을 쓰기로 한다.

다자유도 비감쇠운동방정식을 쓰면 다음과 같이 된다.

                                (5)

여기에서 [M]은 질량행렬이고, [K]는 강성행렬이고, {f}

는 외력벡터이다. 외력이 없으면 자유진동이 되어 다음과 

같은 조화함수 형태의 해가 구해진다.

 


                                     (6)

이것을 식 (5)에 대입하여 정리하면 


는 0이 될 수 없

으므로 이 식은 다음과 같이 되어 일반고유치문제가 된다.


                              (7)

이 고유치문제를 풀면 자유도 수만큼의 고유진동수와 고

유진동모드를 구할 수 있다.

2.3 축계장치의 강제진동 해석

여기에서는 다음과 같은 조화력이 작용하는 경우에 대하

여서만 생각하기로 한다.

 cos                                   (8)

이 시스템은 선형이므로 여러 개의 힘이 작용하여도 이

를 따로따로 풀어서 더하면 된다. 따라서 1점에 조화력이 

작용하는 경우에 대하여서만 고려하고, 여러 개의 힘이 동

시에 작용하는 경우에는 따로따로 계산하여 합하면 된다.  

1점에만 힘이 작용하는 경우이므로 는 한 요소만 

이고 나머지 요소는 전부 0이다. 그러면 식 2.14는 다음과 

같이 된다.



축계진동 저감을 위한 동흡진기의 제안

한국마린엔지니어링학회지 제40권 제9호(2016.11)                                                            745

  cos                        (9)

이 운동방정식의 해는 다음과 같다.

 cos                                     (10)

이를 식 (9)에 대입하여 정리하면 다음과 같이 된다.

  cos  cos               (11)

양변을 cos로 나누면

                             (12)

따라서

   


                         (13)

이 되어 해를 구할 수 있다. 여러 개의 힘이 동시에 작용

하면 같은 방법으로 구하여 전부 더하면 된다.

3. 선박 축계에의 적용[10]

3.1 축계의 개괄

축계에의 적용은 H. J. Jeon and D. C. Lee [11]의 추진축계 

진동론에 나와 있는 2행정 단동 과급 9 실린더인 선박 주기

관의 추진축계에 대하여 적용하였다. 주기관의 요목은 Table 

1과 같고, 축의 요목은 Table 2와 같고, 프로펠러의 요목은 

Table 3과 같다.

Table 1: Specifications of applied main engine

Type 2 cycle diesel
No. of cylinders 9

diameters of cylinder 780mm
stroke 1400mm

break HP at MCR 8826kW
rpm 120

mass of 1 piston 1601kg
mass of 1 connecting rod 13980kg

mass of 1 cross head 1325kg
crank throw vs. connecting rod ratio(r/l) 0.25

effective pressure for brake 7.6bar

Table 2: Specifications of shafting system

shaft name No. diameter(mm) length(mm)

thrust 1 530
included in crank 

shaft
flywheel 1 485~570 1277

inter-med. 5 458 7600
inter-med. 2 458 6100
propeller 1 527 6000

Table 3: Specifications of propeller

Number 1
No. of wing 4

revolution direction right screw from stern view
shape of section aerofoil type

diameter 5900mm
pitch 5200mm

expansion area 12m2

Boss 1100mm x 1125mm

3.2 축계의 고유진동수와 고유진동모드

축계의 관성모멘트와 강성은 앞에서 인용한 문헌의 자료

를 그대로 써서 식 (7)의 고유치해석 하면 고유진동수와 고

유진동모드를 구할 수 있다.

Figure 2에 고유진동모드를 보인다.
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Figure 2: Natural vibration modes of the shaft system

Table 4는 위 문헌에서 실측한 고유진동수와 문헌에서 

Holzer 법으로 구한 고유진동수와 식 (7)에 의한 고유치해

석법을 이용하여 구한 고유진동수를 비교한 것이다.

Table 4: Comparison of N.F. in various cases
unit: Hz

order 1st 2nd 3rd 4th 5th 6th

eigen 

method
18.47 114.81 229.7 322.9 422.9 488.1

Holzer 

method
18.47 114.80 N/A N/A N/A N/A

 experiment 17.70 114.35 N/A N/A N/A N/A

order 7th 8th 9th 10th 11th

eigen 

method
575.9 622.6 692.8 708.8 1268.2

Holzer 

method
N/A N/A N/A N/A N/A

 experiment N/A N/A N/A N/A N/A

표에서 알 수 있듯이 1차와 2차의 고유진동수는 모두 실

측값과 잘 맞음을 알 수 있다. 또 고유치해석법을 이용하면 

고차까지 고유진동수를 구할 수 있으나 Holzer법으로는 3
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차 이상은 구하기 어려움을 알 수 있다.

Table 5은 Holzer법을 이용한 경우와 고유치해석법을 이

용한 경우의 관성토크 합을 보인다.

Table 5: Summation of inertia torque

order Eigen method Holzer method
1 -2.03E-06 7.81E+04
2 -2.76E-06 3.08E+05
3 -6.94E-07 NA
4 1.21E-06 NA
5 -7.53E-07 NA
6 -7.15E-07 NA
7 -2.14E-06 NA
8 -5.05E-07 NA
9 2.76E-06 NA

10 -9.27E-06 NA
11 -2.79E-02 NA

Table 5에서 알 수 있듯이 Holzer법을 사용하면 관성토크

의 합이 1차에서 78,100, 2차에서 308,000 정도로 0에 수렴

하지 않은 정도가 아닐 뿐만 아니라 상당히 큰 값임을 알 

수 있는데, 같은 문제를 고유치문제로 풀면 최고차인 11차

에서도 관성토크의 합이 –0.0279로 거의 0에 수렴한다. 

3.3 축계의 강제진동 해석

3.2에서는 자유진동해석을 하여서 고유치해석법의 정확

성을 보였다. 실험과 해석이 거의 일치한다는 사실은 질량

관성모멘트와 강성의 계산이 제대로 이루어졌다는 것을 의

미한다. 따라서 외력만 제대로 추정하면 강제진동도 정확

히 예측할 수 있을 것으로 기대할 수 있다.

외력은 폭발에 의한 성분과 운동부의 관성에 의한 성분

으로 나눌 수 있다.

  exp                             (14)

여기에서 exp는 폭발력에 의한 토크이고, 는 왕

복관성력에 의한 성분이다. 폭발력에 의한 토크는 제작사

가 제공하는 하모닉스 곡선에서 구하고, 왕복관성력에 의

한 토크는 다음 식을 이용하기로 한다.

  



  


  


 



  (15)

여기에서 Mrec는 피스톤, 크로스 헤드, 가이드 슈, 피스톤 냉

각기, 연접봉의 왕복질량 등 전체 왕복질량을 나타내고, r은 

크랭크샤프트의 회전반경이고, ω는 회전각속도를 나타낸다.

Figure 3에 토크 곡선을 보인다. 파란색이 폭발에 의한 

토크이고, 녹색이 왕복질량에 의한 토크이고, 빨간 색이 이

들의 합인 전체 토크를 나타낸다.

여기에서 외력인 토크 {T}는 엔진의 폭발순서가 

1-6-7-3-5-8-2-4-9이므로  다음과 같이 쓸 수 있다.

여기에서 Tn은 n번째 하모닉스 성분을 나타내고, 모두 16

개의 하모닉스 성분으로 나누고, 각 실린더에 적용하는 것이

다. 이 시스템은 선형이므로 각각의 실린더에 대하여 따로 

풀어서 전부 더하면 가해진 힘에 대한 응답을 구할 수 있다.










  



sin


  



sin 


  



sin 


  



sin 


  



sin 




  



sin 


  



sin 


  



sin 


  



sin 










                      (16)
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Figure 3: Torque curves
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Figure 4: Forced vibration result of No.1 crank shaft at 

120rpm
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Figure 4는 200rpm으로 운전할 경우의 1번 크랭크샤프트

의 응답을 보인다.

3.4 흡진기에 의한 진동 저감

여기에서는 흡진기에 의한 진동 저감 효과를 보인다.

Figure 5: Suggested flywheel dynamic absorber

Figure 5에 제안한 동흡진기를 보인다. Figure 5 (a)는 통

상의 플라이휠이고, Figure 5 (b)가 제안한 흡진기이다. 플

라이휠을 둘로 나누어 설치하고, 중간에 자유롭게 회전할 

수 있는 휠을 삽입하고 이를 양쪽으로 나뉜 플라이휠에 강

선으로 고정시킨 형태이다. 외력이 작용하면 관성에 의하

여 이 삽입된 휠은 원래의 위치를 고집하기 때문에 플라이

휠과 위치가 틀어지게 되지만 강선의 장력에 의하여 원래

의 위치로 돌아가게 되는 부진동장치가 되는 것이다. 이 부

진동장치가 축진동 방향과 반대로 움직이면 제진장치가 되

는 것이다. 이 부진동장치 즉 흡진기의 고유진동수는 휠의 

질량관성모멘트와 강선의 강성에 의하여 결정된다. 강선의 

강성은 강선에 걸리는 장력, 강선의 길이, 휠의 반지름에 

의하여 결정되는데 소각도 진동한다면 다음과 같다.

 


                                 (17)

여기에서 T는 강선에 걸리는 장력, L은 양쪽 플라이휠 

사이의 거리, r은 휠의 반지름, n은 강선의 개수이다. 따라

서 흡진기의 고유진동수는 다음과 같이 된다.

  





                                (18)

여기에서 ωabsb는 흡진기의 고유진동수, kabsb는 흡진기의 회

전강성, Jabsb는 흡진기의 질량관성모멘트이다.

흡진기는 모든 진동을 잡아줄 수는 없고, 특정한 주파수

의 진동을 잡아주는 것이다. 여기에서는 MCR에서 운전 중

일 때의 진동을 줄이는 것을 목표로 한다. 9번 크랭크샤프

트의 진동이 가장 컸으므로 9번을 해석 대상으로 한다.  

Figure 6는 9번 크랭크샤프트의 진동에 대한 스펙트럼을 보

인다. MCR의 3배, 6배, 9배 성분이 매우 도드라지게 큼을 

알 수 있다. 이 세 성분을 다 잡으려면 세 종류의 흡진기를 

설치하여야 하지만 이것은 구조를 매우 복잡하게 하므로 

여기에서는 이 중에서 하나만 선택하기로 하였다. 시도하

여 본 결과 6ω의 고유진동수를 가지는 흡진기를 설치하는 

것이 효과가 가장 좋았다. 
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Figure 6: Spectrum of response of No.9 crankshaft 

Figure 7이 9번 실린더에 흡진기를 장착한 경우의 진동 

감소 효과를 보인다. 붉은색이 흡진기를 설치하기 전이고, 

파란색이 플라이휠의 1/8에 해당하는 질량관성모멘트를 장

착한 것이고, 녹색이 1/4, 검은색이 1/2의 질량관성모멘트를 

가지는 흡진기를 설치한 경우에 대한 시뮬레이션 결과이

다. 당연한 결과이지만 더 큰 질량관성모멘트의 감쇠기를 

장착하면 다 좋은 결과를 보임을 알 수 있다. 

Figure 7: The damping effects of suggested absorber at No. 

9 crank shaft

Figure 8은 각 절점에서의 진동 최대값을 보인다. 붉은색

이 흡진기를 장착하기 전이고, 검은색이 플라이휠의 질량

관성모멘트의 1/8에 해당하는 흡진기를 설치한 경우이고, 

주황색이 1/4, 파란색이 1/2 짜리의 질량관성모멘트를 가지

는 흡진기를 설치한 경우이다. 진동이 가장 큰 9번 크랭크

샤프트에서의 진동이 1/8짜리는 10%, 1/4짜리는 16%, 1/2짜

리는 21% 가량 줄어듦을 알 수 있다.
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Figure 8: Vibration reduction effects of absorbers with vari-

ous moment of inertia at each node.

4. 결  론
본 논문에서는 6기통 엔진의 진동해석과 동흡진기의 제

안에 대하여 연구하여 다음과 같은 결론을 얻었다.

1. 엔진의 고유진동수를 Holzer법 대신 고유치해석법을 이

용하여 고차까지 정확한 고유진동수를 구하여서 Holzer

법으로는 저차의 2, 3 차 고유진동수까지 밖에 구할 수 

없는 단점을 보완하였다.

2. 엔진 제작자가 제공한 하모닉스 표를 이용하여 강제진동 

해석하는 법을 제시하고 그림으로 나타내었다.

3. 플라이휠을 변형하여 플라이휠 본연의 역할과 감쇠기의 

역할을 할 수 있게 제안하여 좋은 감쇠 효과가 있음을 보

였다.

제안한 감쇠기는 모든 운전 영역에서 효과를 발휘하는 

것은 아니고 정속 운전을 하는 회전기기에 효과가 크다는 

점을 밝혀둔다.
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