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요약: 최근 개발된 선박용 주기관은 추진효율 향상과 연료소비율 저감기술이 요구됨에 따라 과거에 비해 높은 비틀림진

동 기진력 특성을 갖고 있다. 따라서 이를 제어하기 위해 기본적으로 엔진 선단에 점성 댐퍼나 점성-스프링댐퍼를 장착

한다. 점성댐퍼의 경우 댐퍼 내부에 채워진 실리콘 오일이 탄성적인 연결이 없다고 가정하고 댐퍼설계를 하여 왔으나 

고점도 실리콘 오일은 높은 점도에 따른 비틀림 강성이 존재할 뿐만 아니라 작동온도와 주파수에 따라 비선형적인 동특

성을 갖는다.  

  본 논문에서는 고점도 실리콘 오일이 적용된 점성댐퍼의 동특성을 확인하고 해당 댐퍼가 장착된 축계의 비틀림진동 

특성을 검토하였다. 이를 위해 점성댐퍼의 최적 동특성을 이론적으로 해석하는 방법을 검토하였고, 고점도 실리콘 오일

로 채워진 점성댐퍼로 해당축계의 비틀림진동 제어를 하는 경우 댐퍼 작동온도 및 경년변화를 고려한 추진축계 최적 설

계 방안에 대해서 검토하였다.

주제어: 점성 댐퍼, 고점도 실리콘 오일, 경년변화, 비틀림진동, 추진축계

Abstract: The recently developed marine engines for propulsion of ships have higher torsional exciting force than previous engines 

to improve the propulsion efficiency and to reduce specific fuel oil consumption. As a result, a viscous damper or viscous-spring 

damper is installed in front of marine engine to control the torsional vibration. In the case of viscous damper, it is supposed that 

there is no elastic connection in the silicon oil, which is filled between the damper housing and inertia ring. However, In reality, 

the silicon oil with high viscosity possesses torsional stiffness and has non-linear dynamic characteristics according to the operat-

ing temperature and frequency of the viscous damper.

  In this study, the damping characteristics of a viscous damper used to control the torsional vibration of the shafting system have 

been reviewed and the characteristics of torsional vibration of the shafting system equipped with a corresponding viscous damper have 

been examined. In addition, it is examined how to interpret the theoretically optimal dynamic characteristics of a viscous damper for 

this purpose, and the optimum design for the propulsion shafting system has been suggested considering the operating temperature and 

aging. when the torsional vibration of the shafting system is controlled by a viscous damper filled with highly viscous silicon oil.

Keywords: Viscous damper, High-viscosity silicon oil, Aging phenomenon, Torsional vibration, Propulsion shafting system

1. 서 론 
최근 개발되는 선박용 엔진은 추진효율 향상을 위한 장

행정화 및 연료소비율 저감기술이 요구되고 있으며 이에 

따라 엔진 제조자들은 평균유효압력과 최고폭발압력을 꾸

준히 증가시켜 왔다[1]. 하지만 이러한 노력은 비틀림진동 

기진력을 상승시켜 비틀림 부가응력이 축계의 허용치를 초

과하는 문제가 발생하고 있다. 이에 따라 보다 적극적으로 

진동을 제어할 수 있는 방법이 요구되고 있으며, 기진력을 

흡수할 있는 비틀림진동 댐퍼를 채택하여 비틀림진동을 제

어하는 경우가 증가하고 있다[2].  

비틀림진동 댐퍼로는 크게 동흡진기 기능을 갖는 고무댐

퍼, 에너지 흡수형의 점성댐퍼, 이들의 기능을 조합시킨 점

성-스프링댐퍼가 일반적으로 사용되고 있다. 고무댐퍼는 

육상용 및 선박용의 소형 고속기관에 주로 적용되고 있으
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며, 점성-스프링댐퍼는 중·저속 기관의 비틀림진동 제어에 

주로 사용되고 있다. 반면 점성댐퍼는 고속기관부터 대형 

저속기관까지 다양하게 적용되고 있다[3][4].

진동제어를 위한 댐퍼를 설계하기 위해서는 댐퍼를 장착

할 주진동계를 등가진동계로 모델링해야 한다. 이때 고무

댐퍼 및 점성-스프링댐퍼는 강성계수와 점성감쇠계수를 모

두 고려하는 반면 점성댐퍼는 점성감쇠만 있다고 가정하고 

해석해 왔다[5][6]. 하지만 S. Iwamoto [7] 등의 연구결과에 

의하면 고점도의 실리콘유를 갖는 점성댐퍼의 동특성은 감

쇠계수를 복소 감쇠계수로 계산하여 점성감쇠와 강성계수

를 함께 고려하는 모델링이 바람직하다고 보고하였다. 또

한, M. S. Lee et al. [8], Y. N. Park et al. [9] 등은 고점도의 

점성댐퍼를 갖는 기관축계의 비틀림진동을 측정하고 분석

한 결과, 비선형진동의 일종인 도약현상(jump phenomenon)

이 실선의 기관축계에서도 발생하고 있음을 보고하였다. 

이는 점성댐퍼내의 실리콘유는 각속도에 비례하는 점성감

쇠외에 각변위에 비례하는 선형강성계수와 각변위의 3승에 

비례하는 비선형 강성계수도 함께 갖고 있는 것으로 판단

된다. Tomoaki et al. [10]-[12] 등은 실리콘오일의 점도가 높

을수록 고유진동수가 크게 변화될 뿐만 아니라, 고유진동

수가 증가됨에 따라 댐퍼의 비틀림강성, 감쇠계수 및 실효 

감소계수는 감소하고 댐퍼계수(damper coefficient)가 감소함

에 따라 댐퍼의 비틀림 강성계수, 감쇠계수 및 실효 감쇠계

수가 증가되는 경향이 있음을 점성댐퍼의 하우징과 관성링 

각각 두곳에서의 비틀림진동 계측연구를 통해서 검증하였

다. 뿐만 아니라, 일부 댐퍼 제작업체는 동점도가 최대 

1,000,000 cSt/25°C에 달하는 초고점도의 실리콘오일까지 

적용하고 있으며, 사용온도와 주파수 변화에 따른 강성계

수와 점성 감쇠의 비선형적 특성을 제시하고 있다[13]. 

본 논문에서는 비틀림진동 제어를 위해 적용된 점성댐퍼

의 동특성 및 성능을 이론적으로 해석하고, 해당축계에 최

적 동특성을 갖는 점성댐퍼를 설계하여 비틀림진동 특성을 

검토한다. 또한 점성댐퍼 모델링 방법에 따른 해석 결과를 

비교 분석하여 점성댐퍼임에도 불구하고 실리콘 오일의 비

선형 특성을 고려한 해석방법의 타당성을 검토하였다. 이

외에도 실제 점성댐퍼가 부착된 축계를 대상으로 작동온도 

변화 및 실리콘오일의 경년변화에 따른 점성댐퍼 동특성을 

고려한 최적의 추진축계 설계 방안에 대해 검토하였다.

2. 고점도 실리콘 오일 적용 점성댐퍼 동특성
기본적으로 점성댐퍼의 하우징과 관성링 사이의 좁은 틈 사

이에는 실리콘 오일로 채워져 있으므로 이 양자간에는 탄성적

인 연결이 없다고 가정한다. 하지만 최근 일부 댐퍼제작업체

에서는 동점도가 최소 0.65 cSt/25°C, 최대 1,000,000 cSt/25°C 

범위까지 갖는 고점도 실리콘 오일을 적용하고 있다[13].

Figure 1은 점성댐퍼에 적용된 고점도 실리콘 오일의 특

성을 보여주고 있다. 이 그림을 검토하여 보면 댐퍼의 작동

온도 및 주파수에 따라 점성감쇠와 강성계수가 비선형적인 

특성을 갖는것을 알 수 있다. 여기서 실선은 비틀림 강성계

수를, 점선은 점성감쇠계수를 각각 나타낸다. 댐퍼의 작동

온도에 따른 실리콘 오일의 동특성을 살펴보면, 작동온도

가 상승함에 따라 비틀림 강성계수와 점성감쇠계수는 감소

하는 경향이 있다. 또한, 진동수가 상승할 경우에는 비틀림 

강성계수는 증가하는 반면 점성감쇠계수는 감소하는 경향

이 있다. 따라서 댐퍼 제작업체는 온도변화에 따른 실리콘 

오일의 동특성을 고려하여 실리콘 오일의 열부하 한계값을 

제시해 주고 있으며 선박용의 경우 댐퍼 주위환경을 고려

하여 최대 80°C ~ 90°C의 범위 이내에서 설계하도록 권장

하고 있다. Table 1은 점성댐퍼에 적용된 작동기기별 실리

콘 오일의 열부하 한계 온도를 보인다.

Figure 1: Dynamic characteristics of silicon oil according to 

varied operating temperature of viscous damper

Max. operating temperature  
Generator set 90℃

Large scale low speed 
marine engine

80℃

Off load 105℃

Truck 115℃/120℃

Table 1: Critical temperature of silicon oil for each plants

Figure 2 및 Figure 3은 실리콘 오일로 채워진 점성댐퍼의 

경년변화에 의한 점성손실을 고려한 동특성을 보여주고 있

다. 하우징과 관성링 사이 좁은 틈새에 채워진 실리콘 오일

은 시간이 지남에 따라 내부에서 발생되는 분진에 의해서 

실리콘 오일의 점성이 초기에 비해 50% 정도 감소하며, 이

는 동일 작동온도에서 비틀림 강성계수 및 점성감쇠계수를 

감소시킨다.
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Figure 2: Comparison on varied torsional stiffness of silicon 

oil between new and aged viscous damper

Figure 3: Comparison on varied damping coefficient of sili-

con oil between new and aged viscous damper

3. 점성댐퍼 최적 설계 이론
엔진의 비틀림진동을 점성 댐퍼로 제어하는 경우, 먼저 

엔진을 다자유도 진동계로 모델링하여 고유각진동수와 상

대 진폭비를 구하고 이를 등가의 1자유도계로 치환한다. 이

와 같이 1자유도계로 치환된 추진축계에 댐퍼를 장착하면 

Figure 4와 같이 등가 2자유도계로 된다[14]-[19].

Figure 4: Equivalent mass spring system with viscous 

damper

점성댐퍼와 축계 시스템을 2질점계의 등가 집중질량계로 

치환하면 최적 점성댐퍼의 동특성은 다음과 같이 유도할 

수 있다. 먼저 이 진동계의 운동방정식은 다음과 같다.


                          (1)


  

                                  (2)

 Moment of inertia for main vibration system

 Moment of inertia for damper ring

 Torsional stiffness of main vibration system

 Damping coefficient of damper

 Angular amplitude of main vibration system

 Angular amplitude of damper ring

따라서 동배율  을 구하면 식 (3)와 같다.

  


   

 

           (3) 

동배율  이 감쇠계수비  와 무관하게 되는 강제진동

수비  는 다음과 같다. 여기서, 질량비  은 댐퍼링의 관

성모멘트  를 등가관성모멘트  로 나눈 값이다.

  





                                      (4)

이때의 동배율은 식 (5)과 같이 된다.

  


                                       (5)

Figure 5: Effect of viscous damper on respond of vibratory system

Figure 5는 질량비 R를 1로하고 감쇠계수비  를 변수로 

하여 그린 동배율곡선이다. 보는 바와 같이 Q점은 감쇠계

수비  에 상관없이 모든 곡선이 통과된다.

진동계에 감쇠장치를 부가하는 것은 공진 진폭의 정점을 



고점도 실리콘오일 적용 점성댐퍼 동특성을 고려한 추진축계 최적 설계

한국마린엔지니어링학회지 제41권 제3호(2017.3)                                                            205

가능하면 낮게 하기 위함이므로 이를 위해서는 댐퍼의 감쇠

를 적절하게 선정하여야 한다. 점성댐퍼가 최적이 되기 위해

서는 Q점에서 동배율이 극대값을 갖는 감쇠비  를 구해야 

한다. 이를 위해 식 (5)를 강제진동수비  에 대하여 미분하고 

이 값이 0이 되는 최적 감쇠비   를 구하면 식(6)과 같다.

  


  


                          (6)

4. 점성댐퍼 동특성을 고려한 추진 축계 최적 
설계 방안 

본 장에서는 고점도 실리콘 오일로 채워진 점성댐퍼를 적

용한 추진축계를 대상으로 비틀림진동의 특성을 분석하고 해

당 축계의 최적 설계 방안에 대해 검토한다. 점성댐퍼는 댐퍼 

관성링이 주진동계와 동조하여 진동제어를 하기 때문에 시간

이 경과됨에 따라 댐퍼 내부에서 발생되는 분진에 의해서 실

리콘 오일 점성이 감소하게 되어 댐퍼 성능이 떨어지게 된다. 

또한, 엔진의 초기 기동 후 MCR(Maximum Continuous Rating)

까지 출력을 상승시킬 때는 충분한 예열이 되지 않는 상태에

서 점성댐퍼가 작동하게 된다. 일반적으로 축계 설계자는 점

성댐퍼가 상기와 같은 현상이 발생할 것을 예상하지 않고 해

당 축계의 비틀림진동을 제어하도록 설계하고 있다. 따라서 

고점도 실리콘 오일을 적용한 점성댐퍼를 장착한 선박의 추

진축계는 상기와 같은 상황에 따른 축 피로손상이 발생되지 

않도록 적절한 방안이 마련되어야 한다. 여기서는 고점도 실

리콘오일로 채워진 점성댐퍼를 적용한 축계를 대상으로 작

동온도 및 경년변화에 따른 비틀림진동 특성을 살펴보고 최

적의 축계 설계방안에 대해 검토하였다.   

Table 2는 대상 축계의 요목을 나타낸다. 이 축계의 비틀

림진동 해석 결과는 1절 비틀림진동의 절점이 중간축에 존

재하고, 중간축의 부가응력이 높아 선급에서 제시하는 피로

한도 및 항복응력에 대한 기준치를 상회하고 있다. 따라서 

이 선박의 축계 설계자는 중간축에 걸리는 부가응력을 낮추

기 위해서 점성댐퍼를 엔진 선단에 장착하여 비틀림진동을 

제어하였다. Table 3는 이 선박의 축계 설계자가 선정한 점

성댐퍼의 요목을 보여주고 있다. 여기서 점성댐퍼 모델링 

방법을 달리하여 실리콘 오일의 고점도화가 축계 비틀림진

동 특성에 미치는 영향을 검토하였다. Case I은 점성댐퍼 최

적 설계이론에 입각하여 하우징과 관성링 사이에 탄성적인 

연결이 없다고 간주하고 최적 감쇠계수를 적용한 것이고, 

Case II는 고점도 실리콘 오일의 동특성을 고려하여 최대 작

동온도 90℃를 기준으로 비틀림 강성계수를 고려한 것이다. 

Figure 6은 대상 선박의 추진 축계에 Table 3의 점성댐퍼를 

장착한 경우의 중간축에 대한 비틀림진폭 해석 결과이다. 이 

그림을 검토하여 보면 동배율이 14.2로 상당히 높다. 따라서 

점성댐퍼의 관성질량은 그대로 두고 3장에서 기술한 점성댐

퍼의 최적 설계이론에 따라 최적 감쇠계수비를 구하면 0.414

로 된다. 이는 본 축계에 장착된 점성댐퍼의 점성감쇠계수비

에 비해 2.93배에 해당한다. Figure 7은 최적 댐퍼 설계이론

에 따라 구한 감쇠계수를 갖는 점성댐퍼 장착시의 비틀림 동

배율 해석 결과이다. 이 그림을 검토하여 보면 동배율이 9.1

으로 기존의 동배율 대비 64.1% 정도 감소한다. Figure 8은 

중간축에 작용하는 비틀림응력 해석 결과를 나타내며, 이를 

검토하여 보면 Case I은 중간축에 작용하는 비틀림 부가응력

이  56 rpm에서 최대값이 96.7 N/㎟으로 Case II 대비 3.3 N/

㎟ 증가하지만 위험회전수범위는 2 rpm 감소한다. 

Items Detail

Main engine

Type 5S50ME-B9.2
MCR (kW x rpm) 6,050.0 x 99

Cylinder bore (mm) 500
Stroke (mm) 2,214
MEP (bar) 22.0

Ratio of connecting rod 0.5
Recip. mass (N/cyl.) 30,596.8

Firing order 1-4-3-2-5
MOI of Turn. wheel (kg㎡) 13,000.0

Shaft
Dia. of Inter. shaft (mm) 375.0 / 0.0
Dia. of Prop. shaft (mm) 455.0 / 0.0

Propeller
Type FPP

Number of blade 4
MOI in water (kg㎡) 28,685.0

Table 2: Specifications for Shafting 

Items Detail

Type
Case I Case II

H&W D2,900 x 396
Diameter (mm) 2,900
Thickness (mm) 400

Outer inertia (kg㎡) 6,896
Inner inertia (kg㎡) 12,072
Stiffness (MN/m) - 4.0

Damping coefficient (kNms/rad) 1,465.9 500.0
Permissible thermal load (kW) -

Table 3: Specifications for torsional vibration damper

Figure 6: Vibration characteristics of viscous damper (Case I)
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Figure 7: Vibration characteristics of viscous damper (Case II)

Figure 8: Comparison of 5th order torsional stress of inter-

mediate shaft 

다음은 점성댐퍼의 작동온도에 따른 고점도 실리콘 오

일의  동특성의 변화가 해당 축계에 미치는 영향을 확인하

기 위해 점성댐퍼 작동온도를 45℃ ~ 90℃까지 변화시키

면서 축계 비틀림진동 특성을 검토하였다. 여기서 점성댐

퍼에 적용된 실리콘 오일의 동특성은 Figure 1에 보이는 

바와 같으며, Figure 9는 중간축에 걸리는 부가응력 해석 

결과이다. 이들 그림을 검토하여 보면 엔진이 정상 작동 

후 댐퍼 주위온도가 충분히 상승하여 댐퍼 작동온도가 9

0℃에 도달할 경우에는 비틀림 부가응력이 선급에서 제시

하는 항복응력에 대한 기준치(τ2) 대비 13%의 설계 마진

을 갖는다. 하지만 댐퍼의 작동온도가 45℃일 때에는 비틀

림 부가응력이 항복응력에 대한 기준치(τ2)에 근접한다. 

이때는 댐퍼가 충분히 예열이 되지 않는 상태에서 댐퍼가 

작동하는 경우로 엔진의 초기 기동시에 발생할 수 있다. 

특히나 선박이 동절기나 빙하해역을 항해하고자 하는 경

우에는 더욱 심각한 상황에 놓이게 된다. 따라서 중간축에 

걸리는 비틀림 부가응력을 낮추기 위해 점성댐퍼 설계 주

요파라미터인 점성감쇠계수를 조정하여 검토하였다. 이 결

과를 Figure 10에 보인다. 이 그림을 검토하여 보면 점성감

쇠계수를 기존 대비 10% 저감할 경우에는 점성댐퍼의 작

동온도가 45℃인 경우에도 비틀림 부가응력이 항복응력에 

대한 기준치(τ2)에서 5.6% 설계 마진을 확보할 수 있는 것

을 알 수 있다. 

다음은 점성댐퍼 하우징과 관성링 사이 틈새에 채워진 

실리콘 오일의 경년변화가 축계 비틀림진동 특성에 미치는 

영향을 검토하였다. 여기서 점성댐퍼에 적용된 실리콘 오일

의 동특성은 Figure 2 및 3에 보이는 바와 같으며, Figure 10

은 중간축에 걸리는 부가응력 해석 결과이다.  이때 경년변

화에 따른 실리콘 오일의 점성손실은 초기 대비 50%를 조

건으로 하였다. 이를 검토하여 보면 실리콘 오일의 점성손

실은 동일 작동온도에서 공진점을 상향시킨다. 또한 실리콘 

오일의 점성 손실이 50%까지 발생한 경우에는 중간축에 걸

리는 비틀림 부가응력이 초기 대비 반대의 경향을 보인다. 

즉, 실리콘 오일의 점성손실이 없을 경우에는 점성댐퍼의 

작동온도가 45℃일 때 중간축에 걸리는 비틀림 부가응력이 

선급에서 제시하는 항복응력에 대한 기준치(τ2)를 상회하

는 반면 실리콘 오일의 점성손실이 발생한 경우에는 오히려 

점성댐퍼의 작동온도가 90℃일 때 기준치를 상회한다. 이와 

같이 점성댐퍼 하우징과 관성링 사이 틈새에 채워진 실리콘 

오일은 시간 경과에 따라 점성 손실이 발생하게 되며, 최대 

50%의 점성손실이 발생한 경우 댐퍼의 제진성능이 저하되

어 축 피로손상을 야기할 우려가 있다.

일반적으로 최적 댐퍼 설계이론을 적용한 점성댐퍼를 엔

진 선단에 장착함으로써 축계 비틀림진동을 제어할 수 있

다. 하지만 고점도 실리콘 오일을 적용한 점성댐퍼를 장착

한 경우에는 최적댐퍼 설계이론만으로는 효과적으로 비틀

림진동을 제어하는데 한계가 있다. 이러한 경우에는 최적

댐퍼 설계이론보다는 상기와 같이 작동온도에 따른 실리콘 

오일 동특성 변화와 점성손실을 고려하여 축계 비틀림진동 

제어를 하는게 적절하다. 보통의 경우 축계 설계자는 점성

댐퍼가 상기와 같은 현상이 발생할 것을 예상하지 않고 해

당 축계를 설계한다. 이러한 경우 중간축은 IACS UR 

M68[20]에 따라 결정된 중간축의 항복응력에 대한 기준치

보다 10% ~ 15%정도 여유를 갖도록 설계된다. 하지만 고

점도 실리콘 오일을 적용한 점성댐퍼를 이용하여 축계 비

틀림진동 제어를 하는 경우에는 축계 설계자는 중간축에 

작용하는 비틀림 부가응력이 기준치보다 20% ~ 30%정도 

여유를 갖도록 설계해야 한다. 이렇게 함으로써 댐퍼 작동

온도 및 실리콘 오일의 경년변화의 영향에 따라 해당축에 

작용하는 비틀림 부가응력이 항복응력에 대한 기준치를 넘

는 일이 없도록 하여 선박 사용수명(25년~30년)내에  축 피

로손상이 발생하지 않도록 할수 있다.
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Figure 9: Comparison of 5th order torsional stress in inter-

mediate shaft according to varied operating temperature of 

viscous damper

Figure 10: Comparison of 5th order torsional stress in inter-

mediate shaft according to reduced damping coefficient of 

viscous damper by 10%

Figure 11: Comparison of 5th order torsional stress in inter-

mediate shaft according to varied operating temperature at 

aging condition

5. 결  론
본 연구에서는 고점도 실리콘 오일이 적용된 점성댐퍼

의 동특성을 확인하고, 해당 댐퍼가 장착된 축계의 비틀

림진동 특성을 검토한다. 이를 위해 점성댐퍼의 최적 동

특성을 이론적으로 해석하는 방법을 검토하였고, 고점도 

실리콘 오일로 채워진 점성댐퍼로 해당 축계의 비틀림진

동 제어를 하는 경우 댐퍼 작동온도 및 경년변화를 고려

한 축계 최적 설계 방안을 제시하였다. 이를 요약하면 다

음과 같다.

(1) 기본적으로 점성댐퍼의 하우징과 관성링 사이의 좁은 

틈 사이에는 실리콘 오일로 채워져 있으므로 이 양자

간에는 탄성적인 연결이 없다고 가정한다. 하지만 실리

콘 오일의 고점도화에 따라 비틀림 강성이 존재하며 

이는 댐퍼 작동온도와 주파수에 따라 비선형적으로 변

화하는 특성을 가지고 있다. 즉, 작동온도가 상승할수

록 비틀림 강성계수와 점성감쇠계수는 감소하지만, 진

동수가 상승할 경우에는 비틀림 강성계수는 증가하는 

반면 점성 감쇠계수는 감소하는 경향이 있다.

(2) 일반적으로 최적 댐퍼 설계이론을 적용하여 설계한 점

성 댐퍼는 축계 비틀림진동을 효과적으로 제어할 수 

있다. 그러나 최근 점성댐퍼에 적용되고 있는 고점도 

실리콘 오일은 작동온도에 따라 동특성이 변화되는 특

성이 있어 최적 댐퍼 설계이론으로는 축계의 비틀림진

동을 효과적으로 제어하는데는 한계가 있다. 특히 댐퍼

의 작동온도가 떨어질 경우에는 축에 걸리는 부가응력

이 선급에서 제시하는 항복응력에 대한 기준치(τ2)를 

상회할 우려가 있다.

(3) 고점도 실리콘 오일은 시간이 경과함에 따라 댐퍼 내부

에서 발생되는 분진에 의해서 점성 손실이 발생한다. 

이는 초기 상태에 비해 비틀림 강성계수와 점성 감쇠

계수를 감소시키며, 이러한 상황은 댐퍼의 작동온도가 

상승함에 따라 축에 걸리는 부가응력을 증가시킨다. 따

라서 선박 운항중에 축계의 비틀림 부가응력이 선급에

서 규제하는 항복응력에 대한 기준치(τ2)를 초과하여 

축에 피로손상이 발생할 수 있다. 

(4) 고점도 실리콘 오일로 채워진 점성댐퍼로 축계 비틀림

진동 제어를 하는 경우에는 점성댐퍼의 낮은 작동온도

에 따른 실리콘 오일의 동특성 변화와 경년변화에 따

른 점성손실의 영향을 고려하여 축계 설계를 하면 해

당 축계의 비틀림 부가응력이 효과적으로 제어될 수 

있음을 확인하였다. 
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