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            초록
          
        

        
          The axial vibration of the crankshaft was first introduced in 1940 and related studies were conducted in the 1960s. An axial vibration countermeasure of a de-tuner, similar to a thrust bearing, was applied at an early stage. After the first and second oil shocks in the 1970s, MAN Energy Solutions developed the fuel-saving long-stroke MC engine and they began to apply the axial vibration damper (AVD) in earnest. Around that time, WinGD also developed the RTA engine and started to apply AVD. They installed the AVD as a separate structure on the crankshaft end. Currently, a compact structure is applied to all two-stroke low-speed diesel engines for ships, regardless of the number of cylinders. However, hull vibration caused by thrust variation force resulting from axial vibration is occasionally a problem. There have been studies on the damping adjustment method of AVD to reduce the thrust variation force in specific operation areas. In this paper the AVD was modeled by various functions between a damper and de-tuner. The axial vibration characteristics of a propulsion shaft system using the research model 11G90ME engine were investigated through theoretical analysis and measurement data according to the AVD modeling method. The results indicated that the suitable modeling method of AVD was the combined function of damper and de-tuner.
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      1. 서 론
      크랭크축의 종진동에 대한 연구는 1940년 처음으로 소개되었고 이후 1960년대 상당한 연구결과들이 발표되었다(1). 이러한 종진동 연구와 함께 초창기 추력 베어링과 유사한 디튜너(de-tuner)가 적용되었을 것으로 추정된다. 디젤엔진의 종진동 댐퍼(axial vibration damper : AVD)에 대한 연구는 문헌상 1962년 코펜하겐에서 열렸던 제 6차 CIMAC(international council on combustion engines)의 A14번 논문에서 찾을 수가 있다(2). 그리고 1970년대 1, 2차 오일 쇼크 이후 MAN ES사가 연료절약형 장행정 MC엔진을 개발하면서 크랭크축의 종진동뿐만 아니라 종진동에 의해서 발생하는 추력변동력이 선체상부에 전달되어 선박의 거주구 전후진동이 심해서 AVD를 본격적으로 적용하기 시작하였다. 당시 WinGD사도 RTA엔진을 개발하여 7실린더 등 특정 실린더 엔진에만 AVD를 적용하기 시작하였다. 그 당시에는 AVD는 크랭크축 선단에 별도 구조로 설치되었다. 현재는 실린더 수에 관계없이 선박용 2행정 저속 디젤엔진에 표준으로 모두 콤팩트 구조를 적용하고 있으며 감쇠와 함께 크랭크축의 종진동 자체는 큰 문제가 없다. 그러나 종진동에 의해서 발생하는 추력변동력 때문에 선체진동이 문제가 되어 특정한 영역에서 추력을 줄이기 위해 AVD의 감쇠 조정에 관한 연구를 한 사례도 있다(3). 

      이 논문은 11G90ME엔진을 주 기관으로 한 추진축계의 종진동을 연구 모델로 선정하여 AVD의 모델링 방법에 따른 이론적 해석과 측정 자료를 통해서 종진동 특성을 검토하고자 한다.

    

    

  
    
      2. 종진동 댐퍼 구조와 모델링 방법
      Fig. 1은(1) 디튜너의 구조를 보이며 순수한 종진동을 줄일 목적으로 사용되기 때문에 중간에 미첼(Michell)형 추력 베어링 대신 롤러 베어링이 들어있어 크랭크축 선단과 기계적으로 접촉되며 종 방향으로 강성을 유지한다. 이후 1960년대 초기 이탈리아 GMT사에서 개발한 종진동을 위한 제동장치를 Fig. 2에 보인다(2). 이 그림에서 AVD의 실린더는 엔진 프레임 구조와 연결되어 있고 피스톤은 크랭크축 끝단에서 연장되어 있다. 그리고 좀 더 상세한 우측 그림에서 피스톤에 홀이 있는데 양 실린더 사이에 오일의 통로로 오리피스 역할을 한다. AVD 구조와 역할은 최근 개발된 제품과 비교하여 손색이 없다. Fig. 3은(2)Fig. 2에서 오리피스의 홀 크기에 따른 종진폭을 측정한 결과로 비틀림진동에 의한 종진폭을 감소시킬 수 있다. 특히 엔진회전수가 120 r/min ~ 130 r/min에서 홀이 없을 경우 종진동이 오히려 증가함을 보이며 오리피스 홀을 조정하여 최적화가 요구된다. 그 당시에도 종진동에 의해서 크랭크축의 굽힘응력이 증가하고 비틀림진동 응력과 합성되어 크랭크축은 강도상 문제가 될 수 있었다. 그 후 MAN ES사가 연료절약형 장행정인 MC엔진을 개발하여 소개하면서 크랭크축의 종진동뿐만 아니라 종진동에 의해서 발생하는 추력변동력이 선체상부에 전달되어 종종 문제가 되어 왔다. 경쟁사인 WinGD사도 장행정인 RTA엔진이 개발하여 Fig. 4와 같이 AVD를 크랭크축 선단에 별도로 설치하였다(1). 그 후 MAN ES사는 Fig. 5와 같이 콤팩트형의 댐퍼를 개발하여 지금까지 동일한 구조로 전 엔진에 표준으로 설치하고 있다. 여기서 라멜라 플레이트는 오리피스 역할을 하며 AVD에서 양 실린더 사이 한 개로 중앙이 개방된 플레이트는 서로 오일 통로가 된다. 그리고 두 개의 홀로 중간에 폐쇄된 플레이트는 양 실린더 간에 오일이 통과하지 못하도록 하여 종진동 감쇠를 조종할 수 있는 구조로 되어 있다. 이 플레이트들을 적합하게 겹쳐서 조립하면 AVD의 감쇠를 조정할 수 있다. WinGD사의 AVD 구조는 Fig. 6과 같으며 우측 그림에서 노즐을 이용하여 두 실린더 사이의 오일 흐름을 조정할 수 있으며 특이한 점은 우측 그림에서 실린더 사이에 사용된 링은 황동으로 제작되어 수리보수가 불필요한 반영구적이며 시운전시 종진폭을 체크하여 그 기능을 확인하고 별도로 모니터링 장치를 설치하지 않는다. Fig. 7은 종진동에 의해서 발생하는 추력변동력을 조정하기 위하여 실린더 간에 오일이 통과할 수 있는 라멜라 플레이트의 두께를 조정하여 선체진동을 감소시킨 사례이다(3). 이 실험결과에서 AVD를 순수한 감쇠력만으로 작용하는데 큰 무리가 있다. 또한 순수한 강성으로 작용하는 디튜터로 보기도 어려울 수 있다. 유사하게 비틀림진동 댐퍼로 사용되고 있는 실리콘유가 충전된 점성댐퍼의 경우도 제작사에서 점성과 강성을 동시에 고려한 값을 제시하고 있다. 식 (1)은 이러한 두 영역의 경계를 검토하여 감쇠와 강성이 복합된 수식이다. 그리고 AVD의 모델링 방법을 점성 비틀림진동댐퍼와 주 저자의 지금까지 경험을 고려하여 Fig. 8에 보인바와 같이 5가지로 구분하여 표시하였다. A 경우는 AVD가 작동되지 않을 경우이며 식 (1)에서 α, β는 모두 영인 상태이다. B는 α가 1인 순수한 감쇠만을 고려한 댐퍼 모델이고 C는 β가 1인 순수한 강성만 고려한 디튜너 모델이다. 종진동 및 선체진동의 계측자료 그리고 점성댐퍼의 모델링 기법을 참조하여 AVD도 감쇠와 강성이 동시에 작용하는 복합된 모델로 모델링할 수 있으며 D의 경우는(α = 0.866, β = 0.5) 감쇠에 E의 경우는(α = 0.5, β = 0.866) 강성에 가까운 모델이다. 여기서 α × cdω는 감쇠 항이고 β × kd는 강성 항이며 위상은 90° 간격이다. 
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          Early design of de-tuner for axial vibration
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          AVD structure of GMT company
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          Axial amplitude in active and inactive condition of AVD
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          Early design of damper for axial vibration
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          AVD of MAN ES Company.
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          AVD of WinGD Company
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          Hull structure vibration by AVD damping adjustment
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 8 
				
        

        
          AVD modelling methods
        
        

        

      

    

    

  
    
      3. 종진동 댐퍼의 이론 모델에 따른 종진동해석
      연구 대상 선박의 추진을 위한 엔진 및 프로펠러의 제원은 Table 1과 같다. 종진동 해석은 자체적으로 개발된 프로그램을 이용하였고(4), MAN ES에서 추천하는 모델을 이용 실린더 당 2개의 집중질량계로 분할하였다. 종 및 비틀림 진동 하모닉 계수는 엔진제작사에서 제공받았다. 

      
        Table 1 
				
        

        
          Specification of the 11G90ME propulsion engine
        
        

      

      
        
          	Axial	 damper
          	Stiffness of thrust (MN/m)
          	590
        

        
          	Rel. damping (MN/s)
          	6.0
        

        
          	Weight (kg)
          	7300
        

        
          	Thrust bearing
          	Stiffness of thrust (MN/m)
          	3153
        

        
          	Torsional
damper
          	Tuned type
          	D360/2/V/M
        

        
          	Diameter (mm)
          	3600
        

        
          	Outer/Inner inertia (kg·m2)
          	56500/4506
        

        
          	Stiffness (MN·m/rad)
          	210
        

        
          	Relative damping (kN-m/s)
          	1250
        

        
          	Weight (kg)
          	31565
        

        
          	Main
engine
          	Type
          	11G90ME
        

        
          	Cylinder bore×stroke (mm)
          	900×3260
        

        
          	Power at MCR (kW×r/min)
          	46360×75.7
        

        
          	Pmi at full load (bar)
          	17.11
        

        
          	Nominal torque (kN·m)
          	5848
        

        
          	Reciprocating mass (kg/cyl.)
          	15767
        

        
          	Firing order
          	1-5-11-6-2-7-9-4
-3-6-10(uneven)
        

        
          	Dia. of crank shaft (mm)
          	1130
        

        
          	Conn. ratio (r/l)
          	0.488
        

        
          	No. of cylinder
          	11
        

        
          	Weight (ton)
          	1786
        

        
          	Propeller
          	Type
          	Fixed pitch
        

        
          	Diameter (m)
          	10.0
        

        
          	No. of blade (ea)
          	5
        

        
          	Moment of inertia (ton·m2(in water))
          	512.2
        

        
          	Weight (ton)
          	88.46
        

      

      

      C 모델을 기준으로 계산된 고유진동수를 Table 2에 보인다. Fig. 10은 Fig. 8의 A 모델에서 AVD가 작동하지 않을 경우 크랭크축의 선단진폭을 보이며 이 실험은 축의 안전과 베어링들의 손상을 고려하여 수행하기가 곤란하며, AVD의 성능을 항상 모니터링하기 위한 장치가 본선에 설치되어 있다. Fig. 11은 추력베어링(Fig. 9의 Mass No. 28)의 추력 변동력을 보이며 60 r/min 이하에서 발생하는 힘은 비틀림진동에 의해서 기인된 것이며(5,6) 60 r/min 이상에서는 순수한 종진동으로 0절 3차의 공진점이 엔진상용회전수 안에 존재한다.

      
        Table 2 
				
        

        
          Natural frequencies of axial vibration
        
        

      

      
        
          
            	Number
of node
            	Natural frequency (unit : cycle/min)
          

          
            	Inactive
            	Active
          

        
        
          	0
          	207.57
          	291.77
        

        
          	1
          	590.35
          	680.72
        

        
          	2
          	758.17
          	778.91
        

      

      

      
        
        

        Fig. 9 
				
        

        
          Mass spring system for axial vibration
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 10 
				
        

        
          Axial displacement amplitude at crank shaft free end of modelling method A
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 11 
				
        

        
          Thrust variation force at thrust bearing of modelling method A
        
        

        

      

      Fig. 12는 Fig. 8의 B 모델인 AVD의 순수한 감쇠로 가정하여 해석한 진폭으로 4차 성분은 7차 성분보다 적어 그림 상에 표시가 되지 않았다. Fig. 13에서도 동일하게 추력변동력을 보이며 4차 성분은 비틀림진동에 의한 성분만 현저하게 크고 선체진동이 일어나기 쉬운 60 r/min이상에서는 크지 않다. Fig. 14는 Fig. 8의 C 모델에서 강성만 존재하는 순수한 디튜너 모델로 4, 5차의 피크 점을 보이며 Fig. 15에서 추력변동력은 4차가 또 다른 피크 점을 70 r/min이상에서 보인다. Fig. 7과 같이 선체진동이 일어날 경우 AVD의 이러한 감쇠조정과 같은 효과를 확인할 수 있다. 이 실험 대상 선박은 14 000 TEU의 대형 컨테이너선으로 연돌과 거주구가 분리되어 있는 구조로 엔진이 있는 위치는 바로 연돌에 해당되어 선체진동의 체크가 쉽지 않고 중요성도 떨어진 곳이다. 모델 A, B, C의 해석결과로부터 AVD는 순수한 감쇠 또는 강성 기능만으로 작용하는 것으로 보기는 어렵다. 이를 보완하기 위한 모델이 D, E의 모델이며 D 모델은 댐퍼의 특성이 강하고 E 모델은 디튜너 특성에 가까운 모델이다. 그리고 Fig. 16, Fig. 17은 Fig. 8의 모델 D, E에 대한 추력 베어링의 종진폭의 해석결과이며 E 모델은 종진동 3차 공진영역에서 종진폭이 증가함을 확인할 수 있다. 또한 이 값에 추력베어링의 강성 값을 곱하면 추력변동력이 된다.

      
        
        

        Fig. 12 
				
        

        
          Axial displacement amplitude at crank shaft free end of modelling method B
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 13 
				
        

        
          Thrust variation force at thrust bearing of modelling method B
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 14 
				
        

        
          Axial displacement amplitude at crank shaft free end of modelling method C
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 15 
				
        

        
          Thrust variation force at thrust bearing of modelling method C
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 16 
				
        

        
          Axial displacement amplitude at thrust bearing of modelling method D
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 17 
				
        

        
          Axial displacement amplitude at thrust bearing of modelling method E
        
        

        

      

    

    

  
    
      4. 종진동 실험결과와 비교
      크랭크축 선단진폭은 종진동 모니터링 시스템을 이용하였고 크랭크축과 연결된 중간축의 플랜지에서 종진폭을 측정하기 위하여 LVDT를 설치하였으며 전체적인 장비는 Fig. 18과 같이 배치하였다. 그리고 여기서 얻은 신호는 NI A/D 변환기를 이용하였고 분석 S/W는 자체 개발한 EVAMOS를(7) 이용하였다. 또한 추력변동의 주원인인 비틀림진동을 측정하기 위하여 중간축에 스트레인게이지를 이용한 full bridge를 구성하여 부착하고 원격 시스템을 이용 비틀림진동을 동시에 측정하였다. Fig. 19는 크랭크축 선단에서 측정한 종진폭이며 1차와 2차는 주 베어링의 상부 갭에 의해서 크랭크축이 회전하면서 생기는 런아웃(run-out)으로 판단된다. 3차와 4차 성분의 진폭은 해석결과보다 적지만 오히려 디튜너 모델에 가깝고 비틀림진동의 공진점인 40 r/min에서는 종진폭이 크지 않아 감쇠값이 적게 평가되는 것으로 판단된다. Fig. 20은 중간축에서 측정한 종진폭 결과로 이론 해석상 0절의 진동모드는 추력베어링과 진폭과 같다. 여기서 1차와 2차는 크랭크축 선단과 유사하게 중간축의 런아웃으로 판단된다 해석상으로 3차와 5차는 크지 않지만 측정결과는 약간 큰 편이다. 4차는 AVD의 강성 성분이 강한 E 모델의 해석결과인 Fig. 17과 비교하여 비틀림진동의 공진점인 40 r/min에서는 약간 낮지만 60 r/min 이상에서는 해석결과와 유사하다. 
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          Schematic diagram for torsional and axial vibration measurement
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 19 
				
        

        
          Axial displacement amplitude measurement at crank shaft free end
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          Axial displacement amplitude measurement at intermediate shaft
        
        

        

      

    

    

  
    
      5. 결 론
      선박용 주 기관으로 사용하는 2행정 저속 디젤엔진은 크랭크축을 보호하기 AVD를 부착하고 있다. 이 논문은 AVD의 모델링 방법을 연구하였으며 이를 정리 요약하면 다음과 같다. 

      (1) 종진동의 공진영역에서는 AVD의 감쇠를 강성으로 전환하여 해석한 디튜너 모델이 적합하였다. 특히 선체 상부 전후진동의 기진원이 되는 종진동에 의한 추력베어링의 변동 추력을 추정하기 위해서는 이 모델이 실험결과와 유사하였다.

      (2) 종진동의 비공진영역에서는 계측된 크랭크축의 선단 진폭을 검토할 때 AVD의 감쇠 모델이 적합하였다. 

      (3) 비틀림진동에 의한 추력 변동력은 댐퍼 모델과 디튜너 모델 모두 유사하게 동일하였다. 그리고 선박용 2행정 저속 디젤엔진의 실린더 및 유형별 특성에 따라 감쇠와 강성을 특성에 따라 적합하게 조합하여 적용하는 것이 바람직하며, 좀 더 정확한 해석 자료를 얻기 위해서는 축적된 실선의 측정 자료를 데이터베이스화하여 AVD 해석 모델을 개발하는 것이 바람직하다. 
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