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A s t ud y o n t he to rs io na l v ib ra t io n

fo r d ie s e l g e ne ra to r s ha ft ing

Le e , c ha ng - ho o n

D iv is io n o f Me c ha n ic a l a nd Info rm a t io n Eng ine e ring

G ra d ua te S c ho o l, Ko re a Ma rit ime Un iv e rs ity

A bs t ra c t

The a b und a nt re s e a rc h o n the to rs io na l vib ra tio n o f p ro p uls io n s ha fting

sys te m have b e e n re p o rte d , b ut a re s e a rc h o n s hafting sys te m of a

g e ne ra to r d rive n d ie s e l e ng ine ha s ha rd ly be e n re po rte d . The re a s o n is tha t a

g e ne ra to r d rive n d ie s e l e ng ine is d riving a t a c o ns ta nt s p e e d d iffe re ntly fro m

tha t o f the p ro p uls io n e ng ine , the refo re it s e e ms to be unne c e s s a ry to

c o ns id e r d e e p ly the to rs io na l vib ra tio n c o nd itio n o f the g e ne ra to r s hafting s

a s o f the ma in e ng ine a t the d e s ig n s ta g e . Howeve r, d ue to inc re a s e of the

powe r of e ng ine , be ing c o mpa ct of g e ne ra to r a nd imp roving of pe rfo rma nc e ,

the to rs io na l vib ra tio n o f a g e ne ra to r d rive n d ie s e l e ng ine is inc re a s ing . It

c a us e s the exc e s s ive a d d itio na l to rs io na l s t re s s o n the s hafting sys te m ,

w hic h le a d to the b re a k- d ow n of the s haft . Co ns e q ue nt ly it b e c o me

ne c e s s a ry to exa c tly a na lyz e the to rs io na l vib ra tio n of the g e ne ra to r s ha fting



a nd e s tima te the s a fe ty o f the re leva nt s ha fting sys te m .

In g e ne ra l, the na tura l fre q ue ncy of the g e ne ra to r s hafting is a na lyz e d

us ing a e q uiva le nt ma s s - e la s tic mo d e l. As a g e ne ra to r s hafting ha s the lo ng

keye d a rma ture s ha ft , the na tura l fre q ue ncy va rie s s ig nific a ntly a c c o rd ing to

the mo d e ling me tho d s fo r t ra ns fe rring the s tiffne s s of g e ne ra to r s ha fting to

e q uiva le nt ma s s - e la s tic sys te m .

The re fo re , in this s tudy the a d e q uate mo d e ling metho d s fo r a s s e s s ing

the dete rminatio n of s tiffne s s of the lo ng keye d a rmature s hafts is firs tly

inve s tig a te d . Als o the s e method s a re a pp lie d to s hafting sys te m o f a

g e ne ra to r d rive n d ie s e l e ng ine fo r a na lyz ing of na tura l a nd fo rc e d to rs io na l

vib ra tio n in w ho le o p e ra ting ra ng e us ing the t ra ns fe r ma trix me tho d . As the

me a s ure me nt o f fo rc e d to rs io na l vib ra tio n o f d ie s e l e ng ine c o up le d to

g e ne ra to r wa s c o nd uc te d a t no lo a d c o nd itio ns , to rs io na l vib ra to ry a m p litud e

wa s a na lyz e d in view of the ra tio s of exc ita tio n fo rc e fo r d ie s e l e ng ine . It

wa s c o nfirme d fro m the a na lys is tha t the exc iting fo rc e whe n the

me a s ure me nt of fo rc e d to rs io na l vib ra tio n of d ie s e l e ng ine c o up le d to

g e ne ra to r wa s c o nd ucte d a t no lo a d c o nd itio n is 15%.

And the metho d fo r t ra ns fo rming the vib ra to ry a m p litud e me a s ure d at

the fo re - e nd of c ra n ks ha ft to the a d d itio na l s t re s s of the s haft with no d a l

p o int wa s p re s e nte d . The re lia bility of the c o mp ute r p ro g ra m us e d in this

s tudy wa s c o nfirme d by c o mpa ring the me a s ure d with the c a lc ula te d re s ults

fo r the to rs io na l vib ra tio n of the g e ne ra to r s hafting .



1 . 서 론

선박의 추진축계 비틀림진동에 관해서는 상당히 많은 연구 결과가 보고되어 있

지만 디젤기관 구동 발전기 축계에 대해서는 거의 연구된 것이 없다. 이는 디젤기

관 구동 발전기는 주기관과 달리 일정회전수로 구동되므로 축계 설계시 주기관과

같이 비틀림진동에 관한 영향을 심도있게 고려하지 않아도 별 문제가 발생하지

않은 것에 기인한다. 그러나 기관의 출력 증가와 발전기의 컴팩트화 및 성능 향상

에 따라 디젤기관으로 구동되는 발전기 축계의 비틀림진동이 증가하고 있다. 이는

축계에 과도한 비틀림 부가응력을 유발하고 이로 인해 축이 절손되는 사고도 발

생하고 있다. 이에 따라 디젤기관으로 구동되는 발전기 축계의 비틀림진동을 보다

정확하게 해석하고 안전성을 평가할 필요성이 증대하고 있다.

중·고속 디젤기관에 직결된 발전기 축계는 디젤기관의 크랭크기구, 플라이휠,

발전기의 회전자 등 많은 관성질량을 갖는 비틀림 진동계를 형성하고 실린더의

폭발압력과 왕복 관성력의 주기적 기진 토크를 받아 비틀림 강제진동을 일으키게

된다. 이 기진 토크의 주기가 축계 자신의 고유진동 주기와 일치하면 진동진폭이

급격히 증가하게 된다. 따라서 발전기 축계를 설계할 때 고유진동수를 보다 정확

하게 예측하는 것이 중요하다.

발전기 축계의 비틀림 고유진동수는 축계를 등가진동계로 모델링하여 해석하는

것이 일반적이다. 발전기 축계는 긴 키이홈을 갖는 회전자축을 갖고 있어 이의 강

성계수를 등가계로 모델링하는 방법에 따라 고유진동수에 상당한 차이가 발생한

다. 또한 디젤기관으로 구동되는 발전기는 운전 또는 정지시 기동회전수(id le

s p e e d )에서 연속회전수(MCR)까지 회전수를 증가 또는 반대로 감소하며 운전하므

로 이들 회전수 영역에 대하여 비틀림진동을 해석하고 안정성을 평가할 필요가

있다.

따라서, 본 연구에서는 먼저 긴 키이홈을 갖는 회전자축의 강성계수를 모델링하

는 방법을 검토하고 이를 디젤기관에 직결된 발전기 축계에 적용하여 발전기 원

동기의 전 운전영역에서 비틀림 자유진동 및 강제진동을 전달매트릭스법으로 해
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석하고자 한다. 그리고 해석 방법의 신뢰성 및 타당성을 확인하기 위하여 실제 디

젤기관 구동 발전기 축계의 비틀림 진동진폭을 크랭크축 선단에서 측정하여 자유

진동 및 강제진동 해석결과와 비교 검토한다. 발전기 축계의 비틀림 강제진동의

측정은 무부하 상태에서 이루어지므로 디젤기관의 기진력 관점에서 비틀림 강제

진동을 해석하고 실측치와 비교하여 무부하시의 디젤기관 기진력을 검토한다. 또

한 각종 축계의 비틀림진동에 대한 안전성을 부가응력으로 평가하는 것이 일반적

이기 때문에 크랭크축 선단에서 측정한 비틀림 진동진폭을 각 절의 진동모드에서

부가응력이 가장 크게 작용하는 절점에 해당하는 축의 부가응력으로 환산하는 방

법에 대해서도 검토한다.
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2 . 발전기축의 모델링

2 . 1 발전기축의 모델링

Fig . 2 . 1에 보이는 연구대상 발전기축은 플랜지 커플링에 의해 디젤기관 크랭크

축에 직결되며 팬(fa n) , 회전자(a rmature c o re ) , 여자기(exc ite r) 등의 구성품이 키

이(key)로 조립되어 있다. 비틀림진동의 해석을 위해 Fig . 2 .1의 발전기축을 Fig .

2 .2와 같이 등가 질량- 탄성계 즉, 등가 관성질량( J cp , J a , J b , J c )과 이들을 연결

하는 등가 스프링 ( K a , K b , K c ) 의 조합으로 모델링하였다.

Fig . 2 .2 에서 J cp 는 커플링, J a 는 팬, J b 는 회전자 그리고 J c 는 여자기를 집중

질량화 한 것이다. 일반적으로 발전기축의 등가 관성질량으로는 팬, 회전자 및 여

자기를 고려하고 있으며 이들을 연결하는 등가 스프링의 질량은 1/ 2 씩 나누어 인

접 등가 관성질량에 합산하고 있다.

발전기축의 등가 스프링 상수로 되는 K a , K b , K c 는 각각 키이홈을 갖는 커플

링과 팬 사이의 강성계수, 팬과 회전자 사이의 강성계수 그리고 회전자와 여자기

사이의 강성계수를 나타내고 있다. 키이홈을 갖는 커플링 및 긴 키이홈을 갖는 회

전자의 강성계수 계산에는 많은 이론이 발표되어 적용되고 있으며 경우에 따라서

는 실측치와 큰 오차를 보이기도 한다.

따라서, 다음의 2 .2절에서는 기존에 발표된 등가 스프링 강성계수의 계산이론

및 Ke r Wils o n ( 5 )
과 B.I.C .E.R.A. ( 6 ) (b ritis h inte rna l c o mb us tio n e ng ine re s e a rc h

a s s o c ia tio n , 영국내연기관협회)에서 제시한 경험식을 소개한다. 4 . 1절에서는 측정

치와의 비교를 통해 2 .2절에서 제시된 경험식의 타당성 여부를 검토한다.
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F ig . 2 . 1 The s ha ft o f g e n e ra to r

F ig . 2 .2 Eq u iv a le nt m a s s - e la s t ic s y s te m
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2 .2 발전기축의 강성계수

지름 d , 길이 l , 횡탄성계수가 G 인 곧고 둥근 축의 비틀림 강성계수 k 는

식( 2 . 1 )과 같이 나타내어진다.

k = (πd 4

32 ) G
l

= I p
G
l

( 2 . 1 )

다만, I p 는 극단면 2차 모멘트다.

동일한 비틀림 강성계수를 갖는 지름 D o 인 축으로 치환하였을 경우의 길이

즉, 등가장(e q uiva le nt le ng th)을 L e 라 하면

k = ( πd 4

32 ) G
l

= ( πD 4
o

32 ) G r ed

L e
( 2 .2 )

의 관계로부터 G = G re d 이면

L e = l
D o

4

d 4 ( 2 .3 )

공학 단위계 계산의 편의를 위하여 여러가지 굵기의 축을 모두 G I p = 10 10

[ k g f· cm 2 ] 되는 축으로 치환하여 계산한다. 이 경우 환산축으로 단강재 축재

료를 취하고 G = 830 , 000 [ k g f / cm 2 ] 라 하면 πD 4
o / 32 = 12 , 050 [ cm 4 ] 이므로

D o = 18 .716742 18 .7 [ cm ] 로 되는 축으로 치환된다.
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2 .2 . 1 커플링의 강성계수

본 절에서는 커플링 플랜지의 등가장 계산시 주로 사용되고 있는 Ke r Wils o n과

B.I.C .E.R.A.의 경험식을 소개한다. 강성계수 계산시 커플링은 모두 축에 단단히

고정되어 있는 것을 전제로 하였다. 축이 커플링에 느슨하게 끼워진 경우에는 계

산치에 비하여 비틀림 강성계수가 작아진다.

1) Ke r Wils o n에 의한 방법

Fig . 2 .3 에 보이는 것과 같은 형식의 플랜지 커플링의 등가장 계산시 커플링

의 L 2 / 3 는 축에 구속되지 않고, 나머지 2 L 2 / 3 만이 보스와 커플링 플랜지에 의

해서 토크를 전달하는 것으로 간주한다. 이에 대한 등가장은 식( 2 .4 )와 같다.

L e =
( L 1 + 1

3
L 2 )

D 4
1

+
( 2

3
L 2 - 1

2
L 3 )

D 4
2 - D 4

1

+

1
2

L 3

D 4
3 - D 4

1

D 4
1 ( 2 .4 )

F ig . 2 .3 Ke y e d c o u p ling o n s t ra ig ht s h a ft

2) B. I.C .E.R.A. 에 의한 방법
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Fig . 2 .4와 같이 키이홈이 플랜지의 전길이에 걸쳐 있는 축의 등가장 계산은 커

플링 끝단부터 커플링 길이의 L / 3 에 대하여 커플링을 비튼다고 가정하여 수행

한다. 이에 대한 등가장은 식( 2 .5 )와 같다.

L e 1 = L 1 (
D e

D 1
) 4

L e2 = ( L 2 + L ) (
D e

D 2
) 4

L e3 = L 3 (
D e

D 3
) 4

L e = L e 1 + L e 2 + L e3 ( 2 .5 )

L 1 = 1
3

L

L 2 = 2
3

L - L 3

F ig . 2 .4 Ke y e d c o u p ling o n s t ra ig ht s ha f t
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2 .2 .2 단이 있는 축의 강성계수

Fig . 2 .5 와 같이 여러 가지 상이한 지름과 길이를 갖는 축에 대한 등가장은 식

( 2 .6 )과 같이 계산할 수 있다.

L e =
n

i = 1
l i (d 0

d i )
4

( 2 .6 )

F ig . 2 .5 S te p p e d s ha ft o f v a rio us d ia m e te r
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2 .2 .3 긴 키이홈을 갖는 회전자축의 강성계수

Fig . 2 .6 과 같은 일반적인 형태의 회전자는 강성점(po ints of rig id ity , P .R) 과

관성모멘트 J core 로 나타내어지며, 관성모멘트는 강성점에 집중되어 축선상에 있

다고 가정한다.

P .R : po int o f rig id ity

C .G : c e nte r o f g ra vity

J c o re : mo me nt o f ine rtia

F ig . 2 .6 Mo m e nt o f in e rt ia a nd p o int o f rig id ity o f a rm a tu re c o re
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1) Ke r Wils o n에 의한 방법

발전기 회전자축에 대한 등가장을 계산하기 위하여 2 .2 .1절에서 기술한 커플링

플랜지의 등가장계산 경험식을 적용하였다. 이 경험식을 적용하기 위하여 Fig .

2 .3에 보이는 커플링 플랜지 2개를 볼트면이 서로 닿도록 조립하고 이것을 회전

자와 동일한 모델로 간주하였다. 각각의 커플링 플랜지에 대해서는 L 2 / 3만큼씩

축에 구속되지 않는 것으로 가정하였다. 즉, 결합한 커플링 양쪽에서 커플링의 전

체 길이를 L 이라 하면(회전자 전체 길이를 L 이라 하면) 양쪽에서 L / 6씩 축에

구속되지 않는 것으로 하여 강성계수에 포함시켰다.

2) B.I.C .E.R.A. 에 의한 방법

Fig . 2 .6 과 같이 회전자 시작점에서 중심점까지 거리의 2 L / 3을 강성계수에

포함시키며, 반대편에서도 마찬가지로 중심점에서 끝점까지 거리의 2 L / 3을 강성

계수에 포함시킨다. 즉 회전자 전체 길이를 L ' 로 하면 양쪽에서 L ' / 3씩이 발전

기축의 강성계수로 계산된다.
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3 . 전달매트릭스법에 의한 축계의 비틀림진동 해석

축계의 다자유도진동 해석방법으로는 Ho lz e r법, 전달매트릭스법, 모드해석법,

기계적 임피던스법 등이 있다. 발전기 축계의 비틀림진동 해석은 반복계산이 수반

되므로 본 장에서는 계산시간의 면에서 유리한 전달매트릭스법을 이용하여 비틀

림진동을 계산하였으며 전달매트릭스법에서 필요한 기초방정식을 제시한다.

3 . 1 자유진동 해석

Fig . 3 .1과 같이 축의 끝단이 비틀림을 받아서 회전 각변위가 일어날 때의 한

점 i 에서의 상태량 벡터는 다음과 같이 표시된다.

F ig . 3 . 1 De f le c t io n d ue to e x te rna l fo rc e a n d to rq ue
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상태량 벡터(s ta te ve c to r)란 외력을 받는 계의 어느 한 점에 있어서의 변위와

그에 대응하는 대응력을 규정하는 벡터량이다.

{Z i } = {
i

T i
}= {T }

i

( 3 . 1 )

{Z i } : i 점에 있어서 상태량 벡터,

i : i 점에 있어서의 각변위

T i : i 점에 있어서의 토크

Fig . 3 .2 와 같이 수 개의 질량 원판이 붙은 원형 단면축이 회전토크를 받아서

비틀림을 일으키는 상태를 전달매트릭스로 나타내면, ( i - 1) 번째 축에 작용하는

토크와 양측의 각변위와 축의 평형관계로부터 다음과 같은 식이 성립하게 된다.

F ig . 3 . 2 Eq u iv a le nt m a s s s y s te m o f to rs io n a l v ib ra t io n

w ith m u lt i- d e g re e o f f re e d o m
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T L
i = T R

i - 1 ( 3 .2 )

i = i - 1 +
T R

i - 1

k i - 1
( 3 .3 )

k : 축의 강성계수 ( =
GJp

L
)

( G : 횡탄성계수 , J p : 극관성모멘트 , l : 축의 길이 )

식( 3 .2 ) , 식( 3 .3 )에서 상단 첨자 L , R 은 각 질점의 좌측, 우측을 나타내며,

식( 3 .2 ) , 식( 3 .3 )을 매트릭스로 정리하면 식( 3 .4 ) , 식( 3 .5 )와 같이 된다.

{Z i }L = {T}
L

i

=
1 1/ k

0 1 i - 1
{T}

R

i - 1

= [ F ] i - 1 {Z i - 1}R ( 3 .4 )

[ F ] =
1 1/ k

0 1
( 3 .5 )

여기서, [ F ]는 계매트릭스 (fie ld matrix)로서 두개의 질점 i 와 i - 1간의 상태

량 관계를 규정해 주는 전달매트릭스이다.

또한, 원판 i 에 대한 양측 상태량 벡터 {Z i}
L , {Z i}

R 의 관계를 보면 비틀림

각은 변하지 않고, 토크는 원판의 관성모멘트 때문에 불연속으로 되어 식( 3 .6 ) ,

식( 3 .7 ) 과 같이 된다.

R
i = L

i ( 3 .6 )

T R
i = - J iω

2 L
i + T L

i ( 3 .7 )

J i : i 번째 원판의 관성모멘트 ,

: 각진동수
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식( 3 .6 ) , 식( 3 .7 )을 매트릭스로 정리하여 나타내면 식( 3 .8 ) , 식( 3 .9 )와 같이

된다.

{Z i }R = {T }
R

i

=
1 0

- J iω
2 1

i
{T }

L

i

= [ P ] i {Z i }L ( 3 .8 )

[ P ] =
1 0

- J i
2 1

( 3 .9 )

여기서, [ P ] 는 질점매트릭스(po int ma trix)로서 질점 i의 양측에 대한 상태량

을 규정하는 전달매트릭스이다.

- 14 -



3 .2 고유진동수 및 진동모드 해석

비틀림 하중을 받는 축계에서는 어느 한 단면에 대해서 경계조건인 토크 T 와

각변위 의 두 개의 인자 중에서 어느 한 개는 항상 알 수 있다. 즉, 고정단에서

는 = 0이고 T 는 미지의 값을 갖게 되며, 자유단에서 는 어떤 미지의 값을

가지며 T = 0이다. 이와 같은 양단의 경계조건과 전달매트릭스를 이용하여 고유

진동수를 구하는 과정을 설명하면 다음과 같이 요약할 수 있다.

F ig . 3 .3 A n o rm a l v e c to r o f to rs io n a l v ib ra t io n s y s te m w ith

m u lt i- d e g re e o f f re e d o m
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Fig . 3 . 3 에서와 같이 여러 개의 원판을 갖는 회전축에서 서로 근접한 두개의

상태량 벡터는 식( 3 . 10 )과 같이 된다.

{Z 1}L = [ F o]{Z o} {Z 1}R = [ P 1]{Z 1}L

{Z 2}L = [ F 1 ]{Z 1} {Z 2}R = [ P 2 ]{Z 2 }L

{Z 3}L = [ F 2 ]{Z 2} {Z 3 }R = [ P 3 ]{Z 3}L ( 3 .10 )

{Z n }L = [ F n ]{Z n } {Z n }R = [ P n ]{Z n }L

식( 3 . 10 )에서 각각의 좌측 식을 우측 식에 대입하여 정리하면 식( 3 .11 )과 같이

된다.

{Z n }R = [ P n ][ F n - 1][ P n - 1][ F n - 2 ]

[ P 2 ][ F 1][ P 1][ F o]{Z o}

= [A ] {Z o}

( 3 .11 )

식( 3 . 11 )에서의 [A ]는 질점매트릭스와 계매트릭스들의 순차적 누적치이다.

{Z o}, {F o}는 고정단의 경우에만 존재하고 엔진의 축계와 같이 양단이 자유단

일 경우는 {Z 1}L 이 경계조건으로 되고 T 1 = 0 , 1은 미지수로 된다. 식( 3 . 11)의

계산을 위하여 편의상 3 개만의 질량 원판을 갖고 양측이 자유단인 축계의 전달매

트릭스는 식( 3 .12 )와 같이 된다.
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{Z 3}R = {
3

T 3
}= [ P 3 ][ F 2 ][ P 2 ][ F 1][ P 1]{Z 1}L

= [A ] {Z 1}L = [A ] {
1

T 1
}

( 3 .12 )

[A ] =

1 +
J 1J2

k 1k 2
ω4 - (J 1

k 1
+

J 1 + J2

k 2 )ω2 1
k 1

+ 1
k 2

-
J 1

k 1k 2

2

-
J 1J2J3

k 1k 2

6 + {J 1J3( 1
k 1

+ 1
k 2 )+

J2J3

k 2 }4

- (J 1 + J2 + J3)
2 1 +

J2 J3

k 1k 2

4 - (J2 + J3

k 1
+

J3

k 2 ) 2

=
a 11 a 12

a 21 a 22

( 3 .13 )

여기서, 양단의 경계조건은 T 1 = 0 , T 3 = 0 이므로 식( 3 . 13 )은 식( 3 .14 )와 같

이 된다.

{
3

0 }=
a 11 a 12

a 21 a 22
{

1

0 } ( 3 .14 )

식( 3 . 14 )를 풀면 식( 3 .15 )와 같은 연립방정식으로 된다.

a 11 1 = 3

a 2 1 1 = 0
( 3 .15 )

식( 3 . 15 )에서 1 0 이므로 a 21 = 0 이 되어야 한다. 여기서 a 2 1 의 값은 각진동
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수 에 대응하는 계수로서 잔류토크가 된다. a 21 = 0 인 점은 Fig . 3 .4 에서와 같

이 잔류토크곡선이 축과 교차되는 절점이 되고, 이 계산에서 구하고자하는 고

유 각진동수 n 이 된다. n 의 값을 구하는데는 다음의 계산 순서를 따른다.

① 의 값으로서 적당한 값을 추정하고 그 값을 질점매트릭스의 에 대입하여

[A ] 를 계산한다.

② 이 계산 결과가 0 이 되도록 값을 순차적으로 바꾸어 가면서 계산을 반복

한다.

③ 의 값이 만족할 만한 근사치가 되면 그 값을 취하고 다음 계산을 속행한

다.

F ig . 3 .4 Re s id ua l to rq ue c u rv e by ω2
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3 .3 비틀림진동 기진력

디젤기관의 크랭크축에는 실린더내의 가스압력과 왕복질량 관성력에 의한 회전

모멘트가 작용한다. 이들 압력은 일정한 주기를 갖고 끊임없이 변동하고 그 결과

크랭크 회전모멘트는 심히 불균일하게 된다. Fig . 3 .5 에 있어 가스압력 P는 연접

봉을 통하여 크랭크를 회전시킨다.

F ig . 3 .5 Ta n g e nt ia l f o rc e o f c ra n ks ha ft
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지금 가스압력 P 를 연접봉에 비치는 힘 Q 와 실린더 벽에 직각인 힘 R로 나누

면, Q 는 연접봉을 거쳐 크랭크핀 B 에 작용한다. 점 B에서 힘 Q 를 반경방향의

힘과 여기에 직각인 힘 T 로 나누면, T 가 크랭크를 회전시키는 유효한 힘으로 된

다. Fig .3 .5 에서 Q = P / cos , T = Q s in ( + ) 이므로 크랭크 회전모멘트, 즉

크랭크 회전력 M은 다음과 같이 된다.

M = T r = P r
( s in + )

cos
= P r ( s in + r cos s in

L 2 - r 2 s in 2 )

P r ( s in +
2

s in 2 )

( 3 .16 )

L : 연접봉 길이, r : 크랭크 반경, : 연접봉 비( r / L )

가스압력 P 를 실측, 또는 추정한 지압선도로부터 구하면 가스압력에 의한 크

랭크 회전모멘트 M ( ) 는 식(3 . 16)으로부터 구할 수 있다. 가스압력 P 는 의

주기함수이기 때문에 M ( ) 도 의 주기함수로 되며 2행정기관에서는 크랭크 1

회전마다, 4행정기관에서는 2회전마다 각각 1사이클을 종료한다. 따라서 식(3 . 16)

은 를 주기함수로 갖는 sin 및 cos 다항의 합, 즉 Fo urie r급수로 나타낼 수 있

다. 2행정기관에서 식(3 . 16)의 회전 모멘트 M은 다음과 같이 된다.

M ( ) = a 0 + a 1 cos + a 2 cos 2 + a 3 cos 3 + …

+ b1 s in + b2 s in 2 + b3 sin 3 + …

M ( ) = C 0 + C 1 cos ( t + 1) + C 2 cos (2 t + 2) + …

( 3 .17 )

여기서, a 0 = 1
2

2

0
M ( )d

a n = 1 2

0
M ( ) cos n d , b n = 1 2

0
M ( ) sin n d

C 2
n = a 2

n + b2
n , t an n = - bn / a n

4행정기관에서는 가 4 (=720°) 증가할 때마다 모멘트M 은 1사이클을 끝내게
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된다. 이 사이의 변화를 ' = 0 부터 2 까지의 사이로 옮기고, 즉 ' = / 2 로

놓고 M ( ) 곡선을 M ( ' ) 곡선으로 고쳐서 Fo uie r급수로 바꾸어 쓰면

M ( ') = a '
0 + a '

1 cos ' + a '
2 cos 2 ' + a '

3 cos 3 + …

+ b '
1 s in ' + b '

2 s in ' + b '
3 s in 3 ' + …

= a 0 + a 1/ 2 cos
2

+ a 1 cos + a 3/ 2 cos 3
2

+ …

+ b1/ 2 s in
2

+ b1 s in + b3 / 2 sin 3
2

+ …

( 3 .18 )

= C 0 + C 1/ 2 cos ( t
2

+ 1/ 2) + C 1 cos ( t + 1) + C 3/ 2 cos ( 3 t
2

+ 3 / 2) +…

여기서,

a 0 = a '
0 = 1

2

2

0
M ( ')d '

a n / 2 = a '
n = 1 2

0
M ( ') cos n ' d '

b n / 2 = b '
n = 1 2

0
M ( ') s in n ' d '

C 2
n / 2 = a 2

n / 2 + b2
n / 2 , t an n / 2 = - b n / 2 / a n / 2

식( 3 . 17 ) , 식( 3 . 18 )에서 크랭크 1회전으로 1/ 2사이클을 마치는 조화항을 1/ 2

차, 1사이클을 끝마치는 조화항을 1차, …, n 사이클을 끝마치는 조화항을 n차 조

화항이라 한다. M ( ) 가 주어지면 이상과 같이 급수로 전개할 수 있는데 그 모

양이 복잡한 경우에는 이것을 수식적으로 표시하여 계수의 적분치를 구하는 것이

곤란하기 때문에 도식해법, 수치해석 또는 조화분석 장치로 적분치를 구한다.
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피스톤 및 연접봉의 왕복질량 m rec 에 의한 관성력의 회전모멘트 근사식도 관

성력을 식( 3 . 16 )에 대입하고 Fo urie r급수로 전개하여 계산하면 식( 3 . 19 )와 같다.

M ' - m r ec w 2 r 2( cos + cos 2 ) ( s in +
2

sin 2 )

= m rec w 2 r 2 (
4

s in - 1
2

sin 2 - 3
4

s in 3 -
2

4
s in 4 ) ( 3 . 19 )

왕복질량 관성력에 의한 회전 모멘트도 Fo urie r 급수로 전개되는데 이들 조화항

의 계수를 d i 라 하면, 합성 회전모멘트는 가스압력에 의한 회전모멘트와 왕복질

량 관성력에 의한 회전모멘트를 더하면 된다. 즉 식( 3 .17 ) , 식( 3 . 18 )에 있어서

C 1 , C 2 , C 3 , C4 는 식( 3 .20 )과 같이 바꾸어 쓴 것이 그대로 합성 회전모멘트

곡선을 주게 된다.

C i = a 2
i + ( b i + d i)

2 , t an i = - ( b i + d i) / a i ( i = 1 , 2 , 3 , 4) ( 3 .20 )

관성토크가 문제로 되는 것은 회전속도가 높은 경우이며 저속에서는 관성력이

무시할 수 있을 정도로 작으므로 가스압력만을 고려하면 된다.

여러가지 엔진에 있어 각 부하의 지압선도를 채취하고 각각의 토크곡선을 그려

서 이것을 모두 조화분석하는 데는 많은 작업을 요하므로, 연소상태가 비슷한 기

관에 있어서는 대표적인 지압선도로부터 실린더 면적을 1 [mm 2 ] 크랭크암의 길이

를 1 [m ] 로 하였을 때의 토크곡선을 분석하여 사용하면 편리하다. 이것을 토크

하모닉계수라고 한다. 이 경우 위식에서 C i 가 토크 하모닉계수가 되며 토크곡

선의 고조파진폭을 의미한다. 따라서 실제 기관의 고조파 토크 Q i 는 이 값에

실린더 면적 D 2 /4 과 크랭크 반경 r 을 곱하여 계산한다.
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Q i = {a 2
i + ( b i + d i)

2 } 4
D 2 r = C i 4

D 2 r [ N m ] (3 .2 1)

D : 실린더 직경 [m m ]

따라서 기관 축계는 Q o = a 0 (
4

) D 2 r [ N m ]의 정상토크를 받으면서 동시

에 많은 고조파 토크 Q i = C i (
4

) D 2 r s in ( i w t + i ) 가 겹쳐서 축을 회전시

키고 있다. 이 고조파는 축이 1회전하는 사이에 i 사이클을 이루는 i 회의 충격을

되풀이하여 축에 가하게 된다. 따라서 어떤 회전수에 있어서 되풀이되는 고조파

토크의 주기가 축계의 고유진동수와 일치하면 i 차의 비틀림 진동을 일으키고 이

때의 회전수를 i 차의 위험회전수라 한다. 즉 고유진동수를 i 로 나누면 i 차의

위험회전수로 된다.
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3 .4 강제진동 해석

강제감쇠진동 방정식은 식( 3 .22 )의 자유진동방정식에 강제력과 감쇠력항을 부

가한 것이며, 매트릭스로 나타내면 식( 3 .23 )과 같이 된다.

[J ]{ } + [K ]{ } = 0 ( 3 .22 )

[J ]{ } + [ C ] { } + [K ]{ } = {F ( t )} ( 3 .23 )

다만, [J ] 는 질량 또는 관성질량모멘트 매트릭스이며 대각매트릭스이고 , [K ]

는 강성매트릭스 , [ C ] 는 감쇠매트릭스이며 각각 대칭이다. 또한 , {F ( t )}는 강

제력을 나타내는 벡터이며 Fo urie r급수로 표현할 수 있다.

강제진동에 의한 정상응답을 전달매트릭스법을 이용하여 계산하는 과정은 다

음과 같다. 질점 J i - 1 과 J i 사이의 비틀림각 에 대한 식은 자유진동의 계매

트릭스 (fie ld m a trix) 강성항에 복소강성계수 k i - 1 + j c i - 1 를 대입한 것으로 식

( 3 .24 ) , 식( 3 .2 5 )와 같이 된다.

i
L = R

i - 1 +
T R

i - 1

k i - 1 + j c i - 1
( 3 .24 )

T i
L = T R

i - 1 ( 3 .25 )

T i : 내부토크 , : 비틀림 각변위

c : 감쇠계수 , k : 강성계수 , : 회전각속도

윗 첨자 L , R 은 각각 등가질량의 좌측면과 우측면을 가리킴

강제감쇠 비틀림진동은 강제항에 의한 변수와 감쇠항에 의한 변수를 각각 하나

더 갖게 되므로 자유진동을 해석할 때 사용한 전달매트릭스는 그대로 사용할 수

- 24 -



가 없다. 그러므로 이것을 확장된 형태의 매트릭스로 나타내면 식( 3 .26 )과 같이

되며 이를 확장 계매트릭스라고 한다.

{Z i }L = [ F i ]{Z i - 1}R

= T

1

L

i

=

1 1
k + j c

0

0 1 0

0 0 1 i

T

1

R

i - 1

( 3 .26 )

감쇠강제진동의 경우에는 해가 복소수의 형태를 가지므로 식( 3 .26 )의 확장 매

트릭스를 실수부와 허수부로 나누면 식( 3 .27 )과 같이 된다. 여기서 1, 2 열은 실

수부의 값을 나타내고 3 , 4 열은 허수부의 값을 나타낸다.

{Z i }L =

r

T r

j

T j

1

L

i

=

1
k i - 1

k i - 1
2 + c i - 1

2 2 0
c i - 1

k i - 1
2 + c i - 1

2 2 0

0 1 0 0 0

0
- c i - 1

k i - 1
2 + c i - 1

2 2 1
k i - 1

k i - 1
2 + c i - 1

2 2 0

0 0 0 1 0

0 0 0 0 1 i

r

T r

j

T j

1

R

i - 1

( 3 .27 )

그리고 i 번째 질점에 정현파 하중 F i ( t) = T i s inω t 가 Fig . 3 . 3 의 질점 i

에 작용한다고 하면, 질점의 좌우에 발생하는 비틀림 각변위는 같기 때문에 토크

의 평형방정식은 식( 3 .28 ) , 식( 3 .29 )와 같이 된다.

T i
R + F i ( t) = T i

L + ( - ω 2 J i + jωc i + k i ) i
L ( 3 .28 )
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i
R = L

i ( 3 .29 )

여기서, 외부 강제토크 F i ( t ) 를 우변으로 이항하면 우변은 3 개의 변수

( T i
L , i

L , F i ( t )) 를 갖게 되므로 식( 3 .26 )과 같이 확장된 형태의 매트릭스로

나타낼 수 있다. 이를 확장 점매트릭스 (po int matrix)라 하고 식( 3 .30 )과 같이 된다.

{Z i }R = [ P i ] {Z i}
L = T

1

R

i

=

1 0 0

- ω 2 J i + j d i + k di 1 - F ( t)

0 0 1 i

T

1

L

i

( 3 .30 )

이 식을 앞에서와 마찬가지로 실수부와 허수부의 확장된 형태의 매트릭스로 다

시 쓰면 식( 3 .3 1 )과 같이 된다. 이 식에서 1, 2 열은 실수부를 나타내며 3 , 4 열은

허수부를 나타낸다.

{Z i }R =

r

T r

j

T j

1

R

i

=

1 0 0 0 0

- ω 2 J + k 1 - d i 0 - F ( t) r

0 0 1 0 0

d i 1 - ω 2 J i + k di 1 - F ( t) j

0 0 0 0 1 i

r

T r

j

T j

1

L

i

( 3 .3 1 )

여기서 전체 요소에 대한 전달매트릭스를 식( 3 .27 ) , 식( 3 .3 1 )과 같이 강제항

을 포함하는 매트릭스로 확장하고 곱하면 식( 3 .32 )와 같이 된다.
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{Z i}
R

= [ P i ][ F i]{Z i - 1}
R

r

T r

j

T j

1

R

i

=

a 11 a 12 a 13 a 14 0

a 21 a 22 a 23 a 24 - F ( t) r

a 31 a 32 a 33 a 34 0

a 4 1 a 42 a 43 a 44 - F ( t) j

0 0 0 0 1 i

r

T r

j

T j

1

R

i - 1

( 3 .32 )

여기서 a 11 = a 33 = 1 , a 13 = 0

a 12 = a 34 =
k i - 1

k 2
i - 1 + c2

i - 1
2 , a 14 = - a 32 =

c i - 1

k 2
i - 1 + c 2

i - 1
2 ,

a 21 = a 43 = - 2 J i + k di ,

a 22 = a 44 =
- k i - 1

2J i + k i - 1 k di - c i - 1 d i
2

k 2
i - 1 + c 2

i - 1
2 + 1 ,

a 23 = - a 4 1 = - d i ,

a 24 =
d i k d i - c i - 1 k d i - c i - 1

3J i

k 2
i - 1 + c2

i - 1
2 + 1 ,

a 42 =
d i k di - c i - 1 k di + c i - 1

3J i

k 2
i - 1 + c 2

i - 1
2

이 식에서 위의 4 행만이 의미를 갖는 값을 갖게 되고 미지수는 4 개이지만 이

중에 2 개는 경계조건에 의하여 정하여 진다. 예를 들어 양단이 자유인 경우에는

T r
i = T i

i = T r
0 = T i

0 = 0 이 된다. 이를 이용하여 좌단의 경계조건으로부터 순차

적으로 각 요소의 전달매트릭스를 곱하면 전체 상태량의 응답을 구할 수 있다. 따

라서 엔진의 각 회전수에 대하여 전달매트릭스를 구하고 강성계수를 대입하면 강

제진동진폭을 구할 수 있다.
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4 . 발전기 축계의 비틀림진동 해석 및 고찰

연구대상으로 선정한 발전기에 대하여 디젤기관 제작사에서 계산한 비틀림 고

유진동수와 측정한 비틀림 고유진동수에 대하여 살펴보면, 설계초기 계산에 의한

1절 고유진동수는 4 728 [ cpm ] 이었다. 선박에 탑재후 측정한 고유진동수는 4 995

[ cpm ] 으로 1절 4 .5차의 위험회전수가 1110 [ rpm ] 이므로 발전기 연속최대회전

수 (1200 [ rpm ] ) 의 ±10%범위 (108 0∼1320 [ rpm ] ) 에 포함되어 디젤기관 제작

사에서는 고유진동수를 낮추기 위해 크랭크축 선단에 튜닝휠을 부착하였다. 튜닝

휠 부착후 디젤기관 제작사에서 다시 계산한 고유진동수는 488 9 [ cpm ] 으로 1

절 4 .5차 위험회전수가 108 6 .4 [ rpm ] 이므로 발전기 연속최대회전수(1200

[ rpm ] )의 ±10%범위(108 0∼1320 [ rpm ] ) 에 있다. 하지만 튜닝휠이 부착된 상

태의 다른 발전기를 측정한 고유진동수는 4 770 [ cpm ]이었다.

따라서, 디젤기관 제작사에서 계산한 비틀림 고유진동수 값과 측정한 값 사이에

오차가 발생하고 있음을 알 수 있다. 이들 관계를 Ta b le 4 .1에 보인다.

일반적으로, 비틀림 고유진동수를 계산하기 위한 등가 탄성계 모델링시 가장 문

제가 될 수 있는 크랭크축과 여기에 연결되는 왕복질량의 등가장과 등가질량은

디젤기관 제작사에서 제시한 값을 그대로 적용하고 있다. 또한, 발전기축의 회전

자와 같이 도식적으로 계산하기 곤란한 등가질량도 발전기 제작사에서 제시한 값

을 이용하고 있다. 비틀림 고유진동수 계산에 오차를 가져올 수 있는 부분에 대하

여 상세히 검토한 바에 의하면, 키이홈 부분 특히 긴 키이홈을 지닌 회전자부의

비틀림 강성계수 계산에 따라서 고유진동수 값이 달라지게 됨을 알 수 있었다.

따라서, 최적의 강성계수를 구하기 위하여 실선에서 비틀림진동을 측정하여 검

증하였다. 또한 비틀림 강제진동을 해석하여 측정결과와 비교 고찰하였다.
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Ta b le 4 . 1 Na tu ra l f re q ue n c ie s a n d c rit ic a l s p e e d s o f 1- no d e

to rs io na l v ib ra t io n fo r the S 1 16 L- D N

Witho ut tuning w he e l With tuning w he e l

Natura l

fre q ue ncy

[c .p .m ]

4 .5th

o rd e r

[rp m ]

Na tura l

fre q ue ncy

[c .p .m ]

4 .5th

o rd e r

[rp m ]
c a lc ula tio n

(1 s t)
4 728 .0 1050 .7

c a lc ula tio n
(2 nd )

488 9 .0 108 6 .4

me a s ure me nt
(1 s t)

4 995 .0 1110 .0
me a s ure me nt

(2 nd )
4 770 .0 1060 .0

4 . 1 발전기 축계의 구성

연구대상의 발전기 축계는 Fig . 4 . 1과 같이 발전기와 발전기 구동용 원동기가

커플링 플랜지로 직접 연결되어있다. 이 발전기와 원동기의 주요사양은 Ta b le

4 .2에 나타내었다.

F ig . 4 . 1 S c he m a t ic d ia g ra m o f g e n e ra to r s ha ft ing
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Ta b le 4 .2 S p e c if ic a t io n o f the S 16 5 L- D N d ie s e l g e n e ra to r

Eng ine

Typ e S 165 L- DN

Cylind e r bo re X s t ro ke [mm ] 165 .0 X 232 .0

BHP X RPM 4 20 X 1200

No . of cylind e r X cyc le 6 X 4

Firing o rd e r 1- 5- 3- 6- 2- 4

M. E. P [b a r] 11.5

Co n . ro d ra tio ( r / l ) 0 .3

Ma ke r Ya nma r d ie s e l e ng ine c o , . ltd .

Ge ne ra to r

Typ e HFC 6- 356- 64 E

RPM 1200

Vo lta g e [V] 44 5

Po le X Hz 6 X 60

Am p . [A] X kVA 4 54 X 350

Etc . Y- c o nn ., 0 .8

Ma ke r
Hyund a i e le c t ric a l e ng ine e ring

c o . , Ltd .
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4 . 1 . 1 축계의 모델링

Fig . 4 . 1과 같은 연구대상 발전기 축계를 등가인 축계로 치환하고 비틀림진동을

해석하기 위한 등가탄성계로 모델링하면 Fig . 4 .2 와 같다. J 1 은 크랭크축 선단,

J 2∼J 7 은 엔진의 각 실린더, J 8 은 플라이 휠, J 9 은 팬, J 1 0 은 회전자, J 1 1 은 여자

기의 관성모멘트를 나타내며 K1∼K1 0 은 축의 강성계수를 나타낸다.

F ig . 4 . 2 Eq u iv a le nt m a s s s y s te m o f to rs io na l v ib ra t io n

w ith m u lt i- d e g re e o f f re e d o m
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4 . 1 .2 축계의 강성계수

2장에서 언급한바 있는 Fig . 2 . 1 과 같은 발전기축에 대해 두가지 경험식에 의

한 것과 디젤기관 제작사에서 제시한 발전기축 비틀림 강성계수값을 나타낸 것이

Ta b le 4 .3 , Ta b le 4 .4 이다. 여기서 축 지름 8 5 [mm ] , 100 [m m ]는 발전기축 최

소지름을 말하며, Ta b le 4 .4 는 발전기축 지름을 8 5 [mm ]에서 100 [m m ]로 교환

하기 위해 계산한 경우이다. Ta b le 4 .3 은 디젤기관 제작사에서 발전기축 회전자

부의 강성점을 8 0%로 간주하여 비틀림 강성계수가 가장 적게 계산되어진 경우이

고, Ta b le 4 .4 는 반대로 강성점을 0% 로 간주하여 즉 회전자부의 비틀림 강성계

수를 무시하여 가장 크게 계산된 경우이다. 강성계수 계산에 있어서 강성점의 비

율을 임의적으로 해석하여 발전기축 비틀림 강성계수에 오류가 발생하고 있음을

알 수 있다. 강성점은 유사한 형태의 경험을 바탕으로 축에 알맞게 가정되는데 일

반적으로 강성점은 이용 가능한 진동주파수실험의 결과로 결정되며 복잡한 형상

의 축 요소의 강성계수에 접근하는 여러 가지 방법으로 평가되고 있다.

Ta b le 4 .3 S t iff ne s s o f g e ne ra to r s ha ft ( d ia m e te r : 8 5 [m m ] )

Co up ling→Fa n

MNm/ ra d

Fa n→Arma t . Co re

MNm/ ra d

Arma t . Co re→Exc ito r

MNm/ ra d

Ke r Wils o n 1.8 034 7 .7952 4 .9322

B.I.C .E.R.A. 1.8 074 6 . 1225 4 .1907

Ma ke r

(P .R : 8 0 %)
1 .7 4 5 4 5 .2 8 0 3 3 .7 4 2 2
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Ta b le 4 .4 S t iff ne s s o f g e ne ra to r s ha ft ( d ia m e te r : 10 0 [m m ] )

Co up ling→Fa n

MNm/ ra d

Fa n→Arma t . Co re

MNm/ ra d

Arma t . Co re→Exc ito r

MNm/ ra d

Ke r Wils o n 3 . 1327 9 .4 154 4 .9322

B.I.C .E.R.A. 3 . 1484 7 .08 19 4 . 1907

Ma ke r

(P .R : 0 %)
3 . 15 5 5 10 .6 8 8 4 5 .7 19 2

4 . 2 발전기 축계의 비틀림진동 측정

발전기 축계의 비틀림 진동측정은 동일한 형식의 발전기용 디젤기관을 2기씩

탑재한 선박 3척을 통하여 총 6기에서 다음과 같은 3가지 경우로 측정하였다.

① Ge ne ra to r s haft with tuning w he e l (d ia me te r : 8 5 mm ), 6기

② Ge ne ra to r s haft witho ut tuning w he e l (d ia me te r : 8 5 mm ), 3기

③ Ge ne ra to r s haft witho ut tuning w he e l (d ia me te r : 100 mm ), 1기

Fig . 4 .3 은 비틀림 진동을 측정하기 위한 장비의 장치도이다. 비틀림 진동진폭은

디젤기관 크랭크축 선단에서 측정하였으며, 비접촉식 레이져 비틀림진동계

(Po lyte c - 4 000)를 사용하였다. 이로부터 얻어진 비틀림각을 주파수분석기(CF- 360)

로 주파수 분석을 행하여 비틀림진동의 주파수와 진폭을 측정하였다. 측정결과의

신뢰성을 확보하기 위해 발전기관의 회전수를 증가하면서 그리고 감소하면서 5회

씩 반복하였다. 측정장비 제원은 Ta b le 4 .5 와 같다.

Photo 4 .1, 4 .2 는 측정시 장비의 설치상태를 나타내며, Photo 4 .1은 튜닝휠을 취

부한 장면이고, Photo 4 .2는 튜닝휠을 취외한 장면이다. 크랭크축 선단에 비틀림 진

동신호를 측정하는 Se ns o r he a d와 Ta c ho mete r를 볼 수 있다.
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F ig . 4 .3 S c h e m a t ic d ia g ra m o f g e ne ra to r s ha f t in g a nd

m e a s u ring s y s te m

Ta b le 4 .5 S p e c if ic a t io n o f the te s t e q u ip m e nts

S pe c ific a tio n Type Ma ke r

F. F. T
2 - C H , C F - 360 ONOSOKKI

2 - C H , C F - 3200 ONOSOKKI

Tra c king filte r C F - 038 2 ONOSOKKI

Rota tio na l vib ro mete r O F V - 4 000 POLYTEC

Se ns o r he a d O F V - 4 00 POLYTEC

Photo e le c t ric ta c ho me te r M M - 0024 B & K

To rs io na l vib ra tio n me te r B&K 2523 B & K

Da ta re c o rd e r P C - 204Ax SONY

Plotte r C X - 335 ONOSOKKI
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P h o to 4 . 1 S e tu p o f s e ns o r h e a d a n d ta c ho m e te r a t

the f ro nt o f c ra n ks ha ft w ith tu n ing w he e l

P ho to 4 .2 S e tu p o f s e ns o r he a d a nd ta c ho m e te r a t th e

f ro nt o f c ra n ks ha ft w ith o ut tu n ing w he e l
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4 . 3 측정결과와 해석결과의 비교 및 고찰

발전기 구동용 디젤기관은 정속 회전수에서 사용되고 있다. 일반적으로 연구 대

상의 발전기와같이 가버너의 특성이 디젤기관 시동후 연속최대회전수까지 회전수

를 증가시켜야 되는 경우의 발전기는 기동회전수에서 연속최대회전수까지 비틀림

강제진동을 해석하여 위험회전수 구역을 설정할 필요가 있으며, 실적이 없는 경우

에는 실선의 측정결과와 비교 검토할 필요가 있다.

발전기 구동용 디젤기관의 비틀림 강제진동 측정은 기동회전수에서 연속최대회

전수까지 무부하 운전상태로 측정되어지며, 일정회전수의 부하상태에서 비틀림 진

동진폭은 부하증가에 따라 디젤기관의 기진력(하모닉계수)이 증가하므로 당연히

비틀림 진동진폭이 증가할 것으로 사료되었으나, 측정결과에 의하면 디젤기관의

기진력이 증가함에 따라 비틀림 진동진폭은 무부하상태에서 무시할 정도의 증가

율을 나타내었다. 그러므로 본 논문에서는 발전기 축계의 비틀림 강제진동은 무부

하상태에 맞추어 해석하였다.

상기의 측정결과를 통하여 무부하 상태에서 발전기 구동용 디젤기관의 기진력

은 본 논문에서 사용한 비틀림진동 프로그램 해석결과 발전기 구동용 디젤기관

의 연속최대부하의 15%에서 거의 일치하고 있음을 확인할 수 있었다.

따라서 4 .3 . 1절에서는 발전기축 강성계수계산은 비틀림 고유진동수 측정결과와

비교를 통하여 B.I.C .E.R.A.의 경험식이 가장 신뢰성 있음을 확인하였다. 4 .3 .2절

에서는 발전기용 디젤기관의 기진력은 연속최대부하의 15%로 추정하여 발전기

축계의 비틀림진동을 전달매트릭스법을 이용한 강제진동 해석프로그램
( 7 ) - ( 1 0 )
으로

해석하였으며, 기동회전수에서 연속최대회전수까지 무부하 상태로 측정한 진동진

폭의 결과와 비교 검토하였다. 4 .3 .3절에서는 수정계수를 이용하여 측정한 진동진

폭를 부가응력으로 치환하여 해석한 부가응력과 비교 검토하였다.
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4 . 3 . 1 비틀림 고유진동수 비교

비틀림 고유진동수의 측정결과와 계산결과의 비교는 Ta b le 4 .6 ∼4 .8 에 정리하

였다, 비교의 편리를 위해 해당회전수에서의 측정값과 계산값의 편차를 백분율로

나타내었다. Ta b le 4 .6의 A- 1에서 C- 2는 발전기 6기 각각의 구분을 나타내며,

Ta b le 4 .7에서 A- 2 , B- 2 , C- 2는 Ta b le 4 .6과 동일한 발전기에서 튜닝휠을 제거한

경우이고, Ta b le 4 .8은 Ta b le 4 .6의 A- 1 발전기에서 발전기축 지름을 100 [m m ]

로 교환하고 튜닝휠을 제거한 경우이다.

이들을 비교 검토하여 보면 발전기축의 등가탄성계 모델링시 긴 키이홈을 가진

발전기축의 강성계수는 B.I.C .E.R.A.의 경험식이 비틀림 고유진동수를 계산하는데

가장 적합함을 알 수 있다.

Ta b le 4 .6 S h a ft d ia . 8 5 m m w ith tu n in g w he e l

G/ E

Me a s ure d

va lue s

Ca lc ula te d va lue s

Ke r Wils o n BIC ERA Ma ke r

c p m c p m
Devia tio n

(%)
c p m

Devia tio n

(%)
c p m

Devia tio n

(%)

A- 1 4 694 48 62 .2 +3 .58 4 774 .3 + 1.7 1 488 9 .0 +4 . 15

A- 2 4 754 48 62 .2 +2 .28 4 774 .3 +0 .4 3 488 9 .0 +2 .84

B- 1 4 64 9 48 62 .2 +4 .59 4 774 .3 +2 .70 488 9 .0 +5 . 16

B- 2 4 727 48 62 .2 +2 .8 6 4 774 .3 + 1.00 488 9 .0 +3 .4 2

C- 1 4 772 48 62 .2 + 1.8 9 4 774 .3 +0 .05 488 9 .0 +2 .4 5

C- 2 4 78 6 48 62 .2 + 1.59 4 774 .3 - 0 .24 488 9 .0 +2 . 15

Av e ra g e 4 7 3 0 48 62 .2 + 2 .7 9 4 774 .3 + 0 .9 4 488 9 .0 + 3 .3 6
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Ta b le 4 .7 S h a ft d ia . 8 5 m m w itho ut Tu n n ing Whe e l

G/ E

Me a s ure d

va lue s

Ca lc ula te d va lue s

Ke r Wils o n BIC ERA Ma ke r

c p m c p m
Devia tio n

(%)
c p m

Devia tio n

(%)
c p m

Devia tio n

(%)

A- 2 484 6 4 950 .5 +2 . 15 48 54 .9 +0 . 18 4 728 - 2 .4 3

B- 2 48 29 4 950 .5 +2 . 15 48 54 .9 +054 4 728 - 2 .09

C- 2 48 67 4 950 .5 + 1.72 48 54 .9 - 0 .25 4 728 - 2 .8 6

Av e ra g e 4 8 4 7 4 950 .5 + 2 . 14 48 54 .9 + 0 . 16 4 728 - 2 .4 6

Ta b le 4 .8 S ha f t d ia . 10 0 m m w ith o ut tu n ing w he e l

G/ E

Me a s ure d

va lue s

Ca lc ula te d va lue s

Ke r Wils o n BIC ERA Ma ke r

c p m c p m
Devia tio n

(%)
c p m

Devia tio n

(%)
c p m

Devia tio n

(%)

A- 1 5 9 4 0 .0 6049 + 1 .8 4 5894.5 - 0 .69 6129.0 +3 .18

- 38 -



4 . 3 . 2 비틀림 진동진폭의 비교

크랭크축 선단에서 차수별 진동진폭 및 합성진동진폭(ove ra ll)을 측정하였다.

이와같이 계측한 측정결과와 디젤기관의 기진력을 15%로 하여 계산한 결과를 합

성진동진폭을 통해 비교 검토하였다. 이들 그림에서 가로축은 디젤기관의 회전수

[ rp m ]를 세로축은 비틀림 진동진폭[d e g re e ]을 나타낸다.

튜닝휠이 부착된 발전기축 지름 8 5 [mm ] , 6기를 측정한 결과와 해석프로그램

의 계산결과를 비교한 것이 Fig . 4 .4이다. Fig . 4 .5의 경우는 Fig . 4 .4에서 C- 1

발전기는 측정의 잘못으로 판단되어 해석 대상에서 제외하고, 발전기 5기의 측정

비틀림진동 진폭 평균값과 해석프로그램의 계산 값을 비교한 것이다. Fig . 4 .6은

튜닝휠을 취외한 발전기 축지름 8 5 [mm ] , 3기의 경우에 대하여 비틀림진동 진폭

측정결과와 계산결과를 비교한 것이고 평균치를 구하여 비교한 것이 Fig . 4 .7 이

다. Fig . 4 .8는 튜닝휠이 취외된 발전기 축지름 100 [mm ] , 1기의 경우에 대하여

측정 결과와 계산결과를 비교한 것이다.

이들을 검토하여 보면 측정결과와 계산결과가 거의 일치하고 있으며 Fig . 4 .5 ,

Fig . 4 .7의 1100 [rp m ]에서 1200 [rp m ] 구간에서 비틀림진동 진폭 측정평균값과

해석값이 약간의 차이를 보이는 것은 실제 디젤기관의 기진력과 해석상의 기진력

차이에서 발생한 것으로 추정된다. ( 1 1 )

그리고 Fig . 4 .8에 나타낸 축지름 100 [m m ]의 경우에도 1100 [rp m ]에서 1200

[rp m ] 구간에서 차이가 나는 것은 디젤기관의 기진력이 조금 크게 해석된 것으

로 사료된다.
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F ig . 4 .4 Co m p a ris o n b e tw e e n c a lc u la te d a nd m e a s u re d

v a lue s o f d ie s e l g e ne ra to r s ha ft in g (6 s e ts )

F ig . 4 .5 Co m p a ris o n b e tw e e n c a lc u la te d a nd av e ra g e

m e a s u re d v a lue s o f d ie s e l g e ne ra to r s ha ft in g
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F ig . 4 .6 Co m p a ris o n b e tw e e n c a lc u la te d a nd m e a s u re d

v a lue s o f d ie s e l g e ne ra to r s ha ft in g (3 s e ts )

F ig . 4 .7 Co m p a ris o n b e tw e e n c a lc u la te d a nd av e ra g e

m e a s u re d v a lue s o f d ie s e l g e ne ra to r s ha ft in g
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F ig .4 .8 Co m p a ris o n b e tw e e n c a lc u la te d a nd m e a s u re d

v a lue s o f d ie s e l g e ne ra to r s ha ft in g

4 . 3 . 3 발전기축의 부가응력 계산

비틀림진동에 대한 안전성을 부가응력으로 평가하는 것이 일반적이기 때문에

크랭크축 선단에서 측정한 비틀림 진동진폭을 부가응력이 가장 크게 작용하는 절

점에 해당하는 축의 부가응력으로 평가하였다. 이 장에서 기술하고 있는 비틀림진

동 부가응력으로 치환은 Ta b le 4 .9의 비틀림 자유진동 계산시의 Ho lze r 표을 이

용하였다.

Ta b le 4 .9의 Ho lz e r 표에서 Stre s s fa c to r는 No . 1 Cylind e r를 1 [ra d ] 비틀었다

고 가정하였을 경우의 각 질점간의 축의 전단응력이다. 그러나 실제의 진동측정시

비틀림각은 1도(1d e g re e )의 수분의 1이라는 작은 각도로 계측되기 때문에 비틀림
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진동 부가응력으로 치환하는 경우 No . 1 실린더를 1°비틀었을 경우의 값(1 [ra d ]

=57 .3°) 을 기준으로 하여 계산하였다.

최대부하 응력이 걸리는 곳은 절점을 포함하는 질점 간의 축이고, Fig . 4 . 1의

발전기 축계에서는 1절 진동으로서 플라이휠과 팬사이 축의 절점에 있으며 이 1

절진동의 전단응력 즉, 17109 [ N / m m 2 ] 57 .3 = 298 .58 [ N / m m 2 ] 이 모든 축계에

작용하는 것으로 가정하였다.

이 1절진동의 전단응력을 비틀림 강제진동 계산서상의 크랭크축 선단 비틀림진

동 진폭에 곱하여 비틀림진동 부가응력으로 치환한다. No .1 Cylind e r 크랭크축의

비틀림진폭을 계산 또는 계측에 의하여 정확히 알 수 있으면 실제로 축을 비트는

진동진폭에 대한 최대응력을 알 수 있다. ( 1 3 )
예로서 630 [rp m ] 에서 크랭크축 선

단에서 계산된 비틀림 강제진동 진폭 값이 0 .09°라하고 1절진동의 전단응력이 모

든 축계에 작용하는 것으로 가정하면, Ta b le 4 .9 Ho lz e r표의 발전기축에 가해지

는 부가응력은 298 .58 [ N / m m 2 ] 0 .09 = 26 .87 [ N / m m 2 ] 이다. 이때 비틀림 강제

진동 계산상의 발전기축에 가해지는 부가응력은 14 .88 [ N / m m 2 ] 이었다. 위에서

가정한 1절만에 의한 부가응력이 크게 작용하고 있는 것으로 계산되고 있다.

따라서, 계산상의 부가응력은 14 .88 [ N / m m 2 ] 이므로 1절진동에 의한 부가응력

28 .67 [ N / m m 2 ] 을 14 .88 [ N / m m 2 ] 과 같은 값으로 평가되어야 한다.

계산상 발전기축의 부가응력 값을 진폭에 의한 부가응력 값으로 나누어 즉,

14 .88 26 .87 = 0 .5538 에서 0 .5538 을 수정계수로 하고, 측정한 진동진폭에 이

수정계수를 곱하여 298 .58 [ N / m m 2 ] 0 .09 0 .5538 = 14 .88 [ N / m m 2 ] 로 하여 발

전기축의 응력 값으로 할 수 있으며 63 1 [rp m ]∼1250 [rp m ]구간을 이와 같이 치

환할 수 있다.

비틀림진동 계산서상의 수정계수를 계측한 비틀림진동 진폭에 곱하여 계측한

부가응력으로 평가한 후 해석프로그램상의 부가응력 계산값과 비교하였다.

4 .3 .2절의 크랭크축 선단 진동진폭에 수정계수를 곱하여 비틀림진동 합성부가

응력으로하고, 해석프로그램상의 비틀림진동 합성부가응력과 비교 검토한 것이
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Fig . 4 .9 ∼4 . 13까지이다. 이들 그림에서 가로축은 디젤기관의 회전수[ rp m ]를 세

로축은 부가응력 [ N / m m 2 ]을 나타낸다.

이들을 검토하여 보면 크랭크축 선단에서 계측된 비틀림 진동진폭으로부터 얻

은 발전기축 비틀림진동 부가응력 치환결과와 해석프로그램에 의한 발전기축의

비틀림진동 부가응력 계산결과는 거의 일치하고 있음을 알 수 있다. 따라서 본 연

구에서 사용한 해석프로그램의 신뢰성을 확인할 수 있었다.

Ta b le 4 .9 Ho z e r ta b u la t io n

1- no d e Natura l fre q ue ncy = 4 774 .3 [c .p .m ]

No . Ma s s na me
Am p litud e

[ra d ]

S um to rq ue

[ N·m ]

Stre s s fa c to r

[ N·m m 2 ]

1 Ad d Ma s s 0 . 10 127 E+ 0 1 0 . 12503e +06 0 .4 18 68 E+03

2 Cyl. no . 1 0 .10000e +0 1 0 .30648 e +06 0 . 10263e +04

3 Cyl. no . 2 0 .95 12 1e +00 0 .4 7908 e +06 0 . 1604 3e +04

4 Cyl. no . 3 0 .8 74 95e +00 0 .63784 e +06 0 .2 1359e +04

5 Cyl. no . 4 0 .7734 2e +00 0 .778 17e +06 0 .26059e +04

6 Cyl. no . 5 0 .64 955e +00 0 .8 9603e +06 0 .30005e +04

7 Cyl. no . 6 0 .50692e +00 0 .988 0 1e +06 0 .3308 6e +04

8 Flyw he e l 0 .39532e +00 0 .2063 1e +07 0 . 17 109e +05

9 Fa n - 0 .74 6 1e + 00 0 . 19 138 e +07 0 .4 9903e +04

10 Ro to r - 0 .1058 e + 0 1 0 . 19254 e +06 0 .644 77e +03

11 Exc ite r - 0 .1104 e + 0 1 0 .8 568 1e +03 0 .644 77e +03
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F ig . 4 .9 C o m p a ris o n b e tw e e n c a lc u la te d a n d m e a s u re d

v a lue s o f d ie s e l g e ne ra to r s ha f t in g (6 s e ts )

F ig . 4 . 10 Co m p a ris o n b e tw e e n c a lc u la te d a nd a v e ra g e

m e a s u re d v a lue s o f g e ne ra to r s ha ft ing s y s te m
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F ig . 4 . 1 1 Co m p a ris o n b e tw e e n c a lc u la te d a nd m e a s u re d

v a lue s o f d ie s e l g e n e ra to r s ha ft ing (3 s e ts )

F ig . 4 . 12 Co m p a ris o n b e tw e e n c a lc u la te d a nd av e ra g e

m e a s u re d v a lue s o f d ie s e l g e n e ra to r s h a ft ing
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F ig . 4 . 13 Co m p a ris o n b e tw e e n c a lc u la te d a n d m e a s u re d

v a lue s o f d ie s e l g e ne ra to r s ha f t in g
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5 . 결 론

본 연구에서는 디젤기관에 직결된 발전기 축계 비틀림진동의 신뢰성 있는 해석

을 위해 긴 키이홈을 갖는 발전기축의 모델링 방법을 제시하였다. 또한 발전기축

계의 비틀림 강제진동 해석시 디젤기관의 기진력 관점에서 비틀림 진동진폭을 해

석하였으며 이를 토대로 측정된 비틀림 진동진폭을 통하여 비틀림진동 부가응력

으로 추정하고 이들을 해석결과와 비교 검토하였다.

이상의 연구결과를 요약하면 다음과 같다.

1) 축계의 비틀림 고유진동수을 구하는데 있어서 발전기축과 같이 긴 키이홈을

가지는 축의 강성계수는 B.I.C .E.R.A. 에 의한 경험식이 가장 신뢰할 수 있음

을 확인하였다.

2) 발전기 구동용 디젤기관은 기동회전수에서 연속최대회전수까지 비틀림진동을

해석하여 위험회전수 구간을 정하는 것이 타당하다. 또한 비틀림 강제진동 측

정시 기동회전수에서 연속최대회전수까지 무부하 상태로 비틀림 진동진폭이

측정되므로 디젤기관의 기진력 관점에서 해석하였으며, 전산프로그램을 이용

한 비틀림진동 해석결과 이때의 발전기 구동용 디젤기관의 기진력은 연속최대

부하의 15%정도가 됨을 확인하였다.

3) 발전기 축계의 비틀림진동은 부가응력으로 평가하는 것이 일반적이다. 그러므

로 크랭크축 선단에서 측정한 비틀림 진동진폭을 수정계수를 이용하여 부가응

력이 가장 크게 작용하는 절점이 위치한 축의 부가응력으로 환산할 수 있는

평가방법을 제시하였다.
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