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1. 서  론

최근 새로운 함정의 건조가 활발히 이루어지면서 

설계단계에서 검증하지 못했던 이상소음 문제가 자주 

발생하고 있다. 특히 추진축 쪽에서 발생하는 이상소

음은 유동, 마찰 등 비선형 진동에 의해 발생되는 사

례가 늘고 있으며 이러한 이상소음 및 진동은 추진시

스템의 베어링 손상, 축의 피로파손 등 치명적인 손

상을 야기할 수 있으므로 이에 대한 원인규명을 정확

히 수행하고 이를 충분한 수준으로 저감 또는 소멸시

켜야만 한다.

Simpson, T. A. et al.(1)은 축과 베어링을 컨베이어 

위에서 스틱슬립 운동을 하는 물체와 동일한 운동을 

한다고 가정하고 회전속도에 따른 마찰력의 변화가 

음의 관계를 가지는 경계윤활영역 및 혼합 윤활영역

에서 스틱슬립에 의한 마찰진동 및 추진축계의 안정

도문제를 다루었다. Bhushan, B.(2)는 실험실에서 시

편시험을 통해 해수윤활 베어링에서 발생하는 스틱슬

립 현상을 분석하였으며 베어링에 작용하는 수직력, 

축의 회전수, 베어링의 표면상태 및 재질을 변경해 

가면서 스틱슬립에 의한 비선형 마찰진동을 평가하였
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ABSTRACT

When the propulsion shaft is rotating, friction-induced vibrations can occur between the shaft and 

bearing according to the lubrication condition. For ship applications, a water-lubrication bearing is 

usually adapted at the strut structure where the bearing is located in the water. Because the strut 

bearing is lubricated with seawater, the friction coefficient is greater than that for the oil-lubricated 

bearing and the friction coefficient varies as an exponential function of the relative velocity from the 

shaft to the bearing. Under this condition, the shaft system can become unstable and stick-slip non-

linear friction-induced vibration can occur. In this research, the abnormal noise caused by the 

stick-slip motion between the propeller shaft and strut bearing is described. Through experiment and 

analysis, it can be verified that the abnormal noise is caused by the stick-slip vibration.
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다. Peng, E. et al.(3)은 고무 재질의 해수윤활베어링

에 대해 수압 및 온도 변화에 따른 동마찰계수를 평

가하였고 Albers, A. et al.(4)은 자동차 클러치에서 발

생되는 채터링(chattering) 소음의 발생원인이 특정속

도에서 클러치판에 작용하는 수직력 변화에 따른 스

틱슬립 마찰진동임을 파악하였다. Han, H. S. et al.(5)

은 축-베어링계를 2 자유도계로 가정하고 수직하중 

및 댐핑변화에 따른 스틱슬립 발생여부를 예측하였으

며, 실선실험을 통한 스틱슬립 발생 및 개선사례를 

소개하였다.

이러한 스틱슬립 현상에 의한 마찰진동이 크게 발

생할 경우 베어링의 마모 또한 크게 발생될 수 있으

므로 마모와 연관한 마찰진동의 연구도 활발히 이루

어지고 있다(6~8). 

이 연구에서는 특정함정에서 발생한 이상소음이 축

-베어링간 스틱슬립에 의해 발생한 것으로 추정되어 

이를 스틱슬립 비선형 마찰진동 관점에서 분석하고자 

한다. 이 연구에서 다루는 함정의 이상소음은 회전수

와 관계없이 특정주파수에서 발생하고 있었으며, 이후 

함속을 증가시키거나 감소시키면 이 소음이 갑자기 

사라짐을 알 수 있었다. 이러한 현상은 전형적인 자려

진동의 형태이며 상대적으로 저속조건에서 발생됨에 

따라 스틱슬립에 의한 비선형 마찰진동에 의해 이러

한 이상소음이 발생한 것으로 추정되었다. 따라서 함

미에서 이상소음이 발생할 때 함미부 및 축계에 가속

도계를 부착하고 이를 통해 수집된 진동 스펙트럼 분

석을 통해 회전수와 관계없이 나타나는 진동 성분에 

대한 원인을 분석하였다.

2. 이상소음 발생조건에서의 진동 계측

이 연구에서 다루는 함정에서 발생하는 이상소음

을 평가하기 위해 Fig. 1과 같이 함미 타기실 선체 및 

추진축 베어링 하우징에 가속도계를 부착하고 함속력 

및 추진축 회전수 변화에 따른 선체 및 추진축계 진

동을 확인하였다. 

가속도계의 경우 승조원으로부터 함미 타기실의 

스트러트 연결부에서 이상소음이 가장 크게 발생되는 

것으로 파악되어 좌우현 V-스트러트 지지 연결 선체

에 3축 가속도계(356A02(PCB))를 부착하여 이상소

음 발생 시 선체에 전달되는 진동 신호를 데이터 수

집장치(type 3053-B-12/0 (B&K))를 통해서 계측하였

다. 일반적으로 진동의 가진력은 축계에서 발생하므

로 접근 가능한 추진축 중간 라인베어링 및 추력베어

링 하우징에 축방향 및 반경방향으로 단축 가속도계

(352C03(PCB))를 추가로 부착하였다. 축 회전수는 

타코메터(A2103/LSR/001 (compact instrument))를 

이용하여 함 속력 단계별로 계측하였다. 

진동 계측은 함 직진항해 시 함속이 안정된 이후 계

측하였으며 이상소음이 크게 발생하는 조건에서는 함 

선회 시(5도 선회) 진동을 추가적으로 계측하였다. 함 

속력은 PCL(power control level)로 미리 설정하여 운

항하고 있으며 축 회전수는 96 r/min ~ 160 r/min의 범

위 내에서 PCL 10부터 PCL 100까지 설정되어 있다. 

시험결과 함 속력이 PCL 35조건이 되면 좌현부에서 이

상소음이 갑자기 발생하기 시작하여 지속되다가 PCL 60

부터는 갑자기 이상소음이 사라짐을 알 수 있었다. 

Fig. 2는 이상소음 발생 시 함 속력별 좌우현 함미 

타기실 V-스트러트 연결부 선체에서 계측한 선체 수

직방향의 진동 스펙트럼이다. Fig. 2(a) 좌현(PORT) 

진동 스펙트럼으로부터 이상소음이 발생하는 PCL 35

~ PCL 55에서는 f1 Hz 및 이의 조화성분이 축방향, 

횡방향 및 수직방향 모두 발생하고 있음을 알 수 있으

며 이들 진동 성분은 축회전수와 관계없이 동일한 주

파수에서 큰 토널(tonal) 성분을 가지고 있음을 알 수 

있다. 하지만 우현(STBD)의 경우 모든 조건에서 특이

한 진동 성분이 발견되지 않으며 PCL 35 ~ PCL 55 

조건에서 좌현대비 완전히 다른 진동 스펙트럼을 보

여주고 있다. 반면 Fig. 2(b)의 진동 스펙트럼으로부

터 PCL 10 ~ PCL 30, PCL 60 ~ PCL 100 구간에서

는 좌우현 모두 이러한 진동 성분이 없으며 좌우현간 

진동 스펙트럼 차이 또한 크지 않음을 알 수 있었다. 

따라서 진동 시험 결과 이들 이상소음은 좌현에서 발

생하고 있음을 알 수 있다. 

Fig. 1 Test setup
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계측결과 소음발생 시 이상소음의 주파수가 회전

수에 따라 변하지 않기 때문에 회전체의 불평형력 등 

가진력에 의해 특정 진동모.드가 가진되는 현상은 아

닌 것으로 판단되었다

이상소음을 야기시키는 진동의 발생원인이 추진축

이라면 추진축의 어느 위치에서 어떠한 진동이 발생

하는지 파악해야하며, 이를 확인하기 위해서 중간축 

라인베어링과 추력베어링 하우징에서의 진동을 축방

향 및 반경방향에 대해 계측하였다.

계측결과 라인베어링과 추력베어링에서는 회전수 

변화에 따라 특이한 진동성분은 발견되지 않았다. 

따라서 진동 계측 결과로부터 이 이상소음의 발생

은 좌현 추진축계의 문제로 인해 발생하고 있음을 예

측할 수 있으며 특히 함미 스트러트베어링 쪽에서 발

생되었을 가능성이 높다고 판단되었다. 

이 연구에서 다루는 함정의 V 및 I-스트러트 베

어링의 경우 수윤활 베어링으로 윤활막이 충분하게 

생성되지 못하는 저속 조건에서 비선형 스틱슬립

(stick-slip)에 의한 마찰진동이 발생할 수 있으며 

이 경우 베어링 구조물을 포함한 추진축계 시스템

의 자려진동이 발생할 수 있으므로 이에 대한 주의

가 필요하다. 

이 연구에서 다루는 함정에서 발생한 축계 진동이 

베어링 마찰에 의한 진동인지 여부를 확인하기 위해서 

이상소음이 크게 발생하는 PCL 35 조건에서 함 선회 

시 진동 변화를 계측하고 체감적으로 이상소음 발생

여부를 평가하였다. 체감평가로부터 선회를 시작하면 

발생하던 이상소음이 사라짐을 알 수 있었다. 

Fig. 3은 함 선회 운전 시 함미 스트러트 상부지지 

f0 Hz

5 degree turning

f1 Hz

2×f1 Hz
f0 Hz

Straight sailing

Fig. 3 Variation of the acceleration measured on the 
hull plate supported to the strut at PCL 35 
when the ship is turning

 

2×f1 Hz 4×f1 Hz
5×f1 Hz

f1 Hz PORT STBD

(a) Vertical direction of PCL 35 ~ PCL 55

PORT STBD

(b) Vertical direction of PCL 10 ~ PCL 30, PCL 60 ~ PCL 100

Fig. 2 Acceleration spectra measured on the strut supported structure according to the propulsion shaft speed 
variation 
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구조 선체의 진동 변화를 보여주고 있다. Fig. 3에서

와 같이 진동 스펙트럼에서 f0 Hz의 진동은 함 선회와 

상관없이 계속 남아있으나 f1 Hz 및 이들 조화성분은 

함 선회 시 사라짐을 확인할 수 있었으며 함 선회 완

료 후 다시 직진 항해 시 이상소음이 다시 발생하며 

f1 Hz 및 이의 조화성분 진동이 다시 크게 발생함을 

알 수 있었다.

따라서 선회 시험 결과로부터 이 연구에서 다루는 

함정에서 발생하는 진동은 추진축계 비선형 마찰진동

으로 인한 스틱슬립 현상으로부터 발생하고 있음을 

강하게 예측할 수 있었다. 

3. 수윤활베어링-추진축 간 스틱슬립 진동 

일반적으로 베어링과 축간의 비선형 진동은 베어

링과 축의 상대운동만을 고려한 단순 모델을 가지고 

설명되고 있다(1,3,5). 따라서 이 장에서는 4장에서 다

루어질 이상소음의 원인분석을 위한 공학적 근거로 

단순모델을 이용하여 이상소음 발생 메카니즘을 다루

고자 한다. 

이 연구에서는 Fig. 4와 같이 해수윤활 베어링과 추

진축을 2자유도 모델로 가정하여 축과 베어링에 대한 

운동방정식을 식 (1)과 같이 정의하였다.

 
  ∙ ∙

    
   (1)

여기서 I는 축의 질량관성모멘트, 는 축의 각 변위, 

q은 베어링의 직선변위, ct는 축의 회전방향 댐핑, kt
는 축의 회전방향 강성, m은 베어링의 질량, c는 베

어링의 댐핑계수, k는 베어링의 강성, F는 마찰력, R0

은 축반경, μd는 축-베어링간 등가 마찰계수, N은 베

어링에 작용하는 수직력이다. 

마찰계수-회전속도 곡선의 기울기가 음수를 가지

는 경계 또는 혼합 윤활 영역에서 등가 마찰계수(μd)
는 식 (2)와 같이 축과 베어링의 상대속도의 항으로 

표현된다(1). 

          (2)

여기서 μ0는 베어링-축간의 동마찰계수, μ1는 베어링-

축간의 정마찰계수, a는 상수, 은 축-베어링 간 상대

속도이다.

따라서 식 (1) 우항의 마찰력을 마찰에 의한 감쇠

계수(′ )와 축-베어링 간 상대속도의 항으로 표현할 

수 있으며(  ′ ′ 
) 좌항의 감쇠항과 동

일한 형태로 표현할 수 있다. 여기서 식 (1) 우항의 

축계 마찰력항의 감쇠계수(′ )가 좌항의 진동 시스템 

감쇠계수()보다 클 경우 전체 등가 진동 시스템의 

감쇠계수를 음수로 만들 수 있다. 이 경우 마찰 외의 

다른 외력이 가해졌을 때 축과 베어링의 변위응답은 

감쇠하는 것이 아니라 발산하는 불안정한 계가 된다. 

또한 이러한 발산하는 진동은 축 및 베어링 계의 고

유진동수에서 발생하므로 이러한 진동의 형태를 마찰

에 의한 스틱슬립 비선형 자려진동이라고 한다(1,3,5).

따라서 이 절에서는 식 (1)의 추진축계 모델에 대

해 저속에서 마찰계수가 식 (2)의 형태를 가질 때 축

계가 불안정한 계가 되어 자려진동을 할 수 있음을 

수학적으로 기술하고자 한다. 

진동이 사라지고 안정화된 이후 축 및 베어링의 응

답을  및 라 두면 이는 식 (3), (4)와 같다.

 


       (3)

  


        (4)

여기서 는 축 회전수이다.
  및   를 식 (5)와 같이 정적변위를 제거한 순수

한 진동 변위로 정의하고 이를 이용하여 식 (1)의 운

동방정식을 다시 정리하면 운동방정식은 식 (6), (7)

과 같이 나타낼 수 있다.

   ,   →  ,      (5) 





 ′  ∙

     (6)   Fig. 4 Mathematical modeling of shaft and bearing 
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


  ′        (7)

여기서 ′는 진동력이 제거된 안정상태에서의 마찰

력이다.

식 (6), (7)에서 마찰계수-회전속도 곡선의 기울기가 

음수일 때 우항의 진동 마찰력 항은 식 (2)의 마찰계

수 식을 이용하여 식 (8)과 같이 나타낼 수 있다. 

  ′    


 ∙

   
 ∙

  


 

 
 

where   


 

(8)

식 (8)에서 Taylor 급수전개를 이용하여 를 선형

화하면 식 (9) ~ (11)과 같이 나타낼 수 있다.

  








 




  










 




 

(9)









 


 


      (10)









 


 




    (11)

여기서 정적인 힘은 무시하여(  ) 식 (9)를 

재정리하면 외력항은 식 (12)와 같이 단순하게 정리

할 수 있다.

 
        (12)

따라서 식 (12)를 식 (6), (7)의 미분방정식에 대입

하여 재정리하면 식 (13) ~ (15)와 같다.

 


 


 

   (13)

 

 


 

     (14)

 


,  


,   






,

  




 (15)

식 (13) ~ (14)의 해를  
,  

라 두면

식 (13) ~ (14)는 식 (16)과 같이 나타낼 수 있다.





 



 


 

















  







 










 



  


(16)

여기서 고유해를 구하기 위한 특성방정식은 식 (17) ~

(21)과 같다.

 
 

           (17)

    






       (18)

  
 

 







 (19)

   


 

  

 
  (20)

  


                  (21)

일반적으로 식 (13), (14) 미분방정식의 일반해는 

축 및 베어링의 변위로 식 (22)와 같이 나타낼 수 

있다.

 


  
 


   

 
  


  

where 


 

    

    (22)

여기서 t는 시간,     는 상수,    는 i차 

고유진동수, 는 i차 고유벡터이다.
식 (22)에서 축 및 베어링의 변위 고유치의 실수부

( )가 양의 값을 가질 경우, 즉 식 (17)의 특성방

정식의 모든 계수인 C1, C2, C3, C4가 모두 양수가 아

닐 때 해당 고유치를 가지는 고유진동수에서 시스템 
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변수인 축 및 베어링 진동 변위인   및   는 발산하

게 되어 큰 자려진동이 발생하게 된다(9). 이와 같이 

축-베어링 간 스틱슬립이 발생하게 되면 축계 시스템

은 불안정한 계가 되어 계의 고유진동수에서 자려진

동을 할 수 있음을 알 수 있다. 

4. 진동 계측 결과 분석

이 연구에서 다루는 추진축계의 V-스트러트 및 I-

스트러트의 경우 수윤활 베어링을 사용하고 있으며 

라인베어링, 추력베어링 및 감속기어 베어링은 모두 

오일베어링을 사용하고 있다. 수윤활 베어링 사용 시 

전절의 이론적 검토결과와 같이 윤활막이 충분히 형

성되지 않은 마찰윤활 및 경계윤활 조건인 저속구간

에서 베어링 반력이 증가하여 마찰력이 커질 경우 마

찰진동 및 이로 인한 자려진동이 발생할 수 있다. 

이 연구에서 다루는 함정의 경우 축의 특정 회전수

에서 이상소음이 발생되며 이상소음의 형태는 특정 

주파수(f1 Hz) 및 이의 조화 성분이다. 이 주파수는 회

전수 변화에 따라 달라지지 않으며 축의 회전수와 전

혀 관계가 없는 특이 주파수이다. 또한 이 주파수에

서의 소음은 함 선회 시 함 위치 변경으로 인해 바로 

사라졌다가 직진 항해 시 다시 발생하기를 반복된다. 

함 선회조건에서 이상소음의 변화는 함 선회로 인한 

함 위치 변경 시 베어링 접촉조건이 변경되고 이로 

인해 추진축의 마찰에 의한 자려진동 발생조건이 변

화했기 때문으로 판단된다. 이를 검증하기 위해 시간

신호분석 및 DEMON 분석을 통해 이상진동이 마찰

에 의한 것인지를 파악하고자 하며 V-스트러트 지지 

구조부의 고유진동 계측을 통해 이상소음 발생 시 나

타나는 f1 Hz 진동의 발생원인을 찾아보고자 한다.

4.1 시간 주파수 신호 분석 

이상소음이 크게 발생하는 조건 중 PCL 40 계측 

조건에서 Fig. 5와 같이 진동 계측을 위해 속력을 맞

추었을 때 최초 이상소음이 없다가 측정 시작 후 약 

34초가 지날 때 갑자기 이상소음이 급격히 증가하는 

특이한 현상이 발생하였다. 이러한 형태는 전형적인 

비선형 자려진동의 형태이다. 비선형 자려진동 발생

조건에서는 시스템이 불안정한 계(unstable system)가 

되며 시간에 따라 진동응답이 감소하는 것이 아니라 

증가하기 때문에 이러한 현상이 발생하게 된다.

Fig. 6은 이때의 진동 스펙트럼의 컨투어(contour) 

다이어그램이다. Fig. 6과 같이 이상소음 발생 시 V-

스트러트 지지부 상부선체의 진동 스펙트럼에서 f1 Hz 

및 이 주파수의 조화 성분 주파수의 진동이 크게 발

생함을 알 수 있다. 따라서 시간 주파수 신호 분석 결

과로부터 발생되는 진동의 형태가 비선형 마찰에 의

한 스틱슬립 진동의 형태임을 알 수 있었다. 

4.2 DEMON 분석 

DEMON(detection of envelop modulation on 

noise) 기법은 마찰이나 유동 등에 의해 발생한 고주파 

광대역 신호가 특정 주파수에 동조 되는지를 파악하는 

기법으로 힐버트 변환(Hilbert transform)을 통해 동조

되는 신호의 포락선을 찾고 그 포락선이 어떠한 주파

수성분을 가지는지 분석하는 기법이다. Fig. 7은 PCL 

40 조건에서 마찰이 주로 발생되는 1.0 kHz ~ 7.4 kHz

의 주파수 범위에서 좌, 우현 함미 스트러트 지지 선체

의 진동 신호에 대한 DEMON 분석 결과이다.

Fig. 7로부터 이상소음이 크게 발생하는 좌현의 경

우 DEMON 스펙트럼에서 f1 Hz 및 이들 조화성분이 

뚜렷하게 나타나며 BPF 성분 및 이들 조화성분 또한 

저주파영역에 현저하게 나타나고 있음을 알 수 있으

나 이상소음이 없는 우현의 경우 BPF 성분 및 이들 

조화성분외 특이 성분이 없음을 알 수 있다.

일반적으로 베어링 마찰은 축과 베어링 간 상대운

동으로 인해 발생 될 수밖에 없다. 일반적으로 함 운

Starting to occur the abnormal 
sound(34s)

Fig. 5 Time signal of the acceleration in vertical di-
rection at PCL 40

Fig. 6 Acceleration spectra contour of the acceleration 
in vertical direction at PCL 40
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항 시 추진축계에서는 블레이드 통과주파수 성분의 

변동추력 발생으로 인해 추진축의 변동 굽힘 모멘트

를 발생시키므로 이를 지지하는 베어링의 마찰력 변

화를 야기 시키며 이로 인해 마찰에 의한 고주파 광

대역 진동은 축회전수 및 블레이드 통과 주파수에 동

조되어 발생한다. 여기서 스틱슬립에 의한 비선형 마

찰진동이 발생할 경우 추진축계 시스템은 불안정계가 

되어 베어링을 포함한 추진축계 구조물의 고유진동수

를 가진하게 되므로 고주파 광대역 마찰 진동은 축회

전수, 블레이드 통과주파수 뿐만 아니라 이들 고유진

동수와 동조되어 나타나게 된다.

따라서 좌현의 진동 신호에 대한 DEMON 스펙트

럼에서 f1 Hz가 추진축계 시스템의 고유진동수라고 

가정하면 이는 비선형 스틱슬립에 의한 마찰진동에 

의한 형태임을 알 수 있다. 

따라서 f1 Hz 주파수가 어떤 구조물의 고유진동수인지 

확인하기 위해서 추가적으로 모드 시험을 수행하였다.

4.3 Modal 분석 

주파수 분석 및 DEMON 분석결과로부터 이상소

음 발생 시 발생하는 f1 Hz에 대한 정의를 위해서 V-

스트러트 베어링 부착 구조물에 대한 모드 시험을 수

행하였다. 모달 시험은 함을 상가한 상태에서 V-스트

러트 베어링 하우징 및 주변 구조물에 대해 수행하였

다. 상가 시 확인 결과 스트러트 베어링에 연결되어 

있는 로프가드에 Fig. 8과 같이 균열이 발생되어 있음

을 알 수 있었다. 여기서 로프가드는 함미부 V-스트

러트 베어링 하우징에 용접되어 있는 외팔보 형태의 

구조로 15 mm 두께의 강판으로 구성되어 있으며 공

진 발생 시 소음 발생이 쉬운 구조임을 알 수 있었다.

 따라서 로프가드의 진동으로 인해 이상소음이 발

생하고 이 때문에 균열까지 발생되었을 가능성을 파

악하기 위해 로프가드에 대한 진동해석을 수행하였

다. 진동해석은 MSC. nastran/patran을 가지고 수행

하였다. Fig. 9는 로프가드 진동해석을 위한 FEM 모

델이다. 로프가드는 2D quadrilateral mesh(노드점 : 

4점)를 사용하여 모델링 하였으며 로프가드 끝부분은 

로프가드가 스트러트 베어링 하우징에 용접되어 있으

RBE2 Element

Constraint a virtual 
Node connecting 
REB2 element

Fig. 9 FEM modeling of the rope guard

(a) PORT

(b) STBD

Fig. 7 DEMON spectra of the acceleration measured 
on the hull plate supported to the strut at 
PCL 40

Crack Crack

Fig. 8 Crack on the rope guard
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므로 RBE2 요소를 이용하여 연결부를 가상의 한 노

드점으로 연결한 후 이 노드점을 완전 구속시켰다. 

또한 로프가드는 물속에 잠겨 있기 때문에 접수효과

에 따른 부가수 질량 효과를 구현하기 위해서 nastran 

MFLUID 기능 사용하였다. 

로프가드 해석에 적용한 물성치는 Table 1과 같다.

Table 2는 공기 중 및 부가수 효과를 고려한 수중

에서의 로프가드의 고유진동수 해석결과이다. 부가수 

효과를 고려할 경우 로프가드의 고유진동수는 공기 

중 고유진동수 대비 대략 1.44배 ~ 1.72배 정도 감소

(부가수 질량으로 인해 로프가드 전체 질량이 2.1배

~ 3.1배 증가)함을 알 수 있었으며 해석 결과 1, 2차 

고유주파수(f1 Hz)가 이상소음 발생 시 나타나는 이

상진동 주파수와 일치함을 알 수 있다. Fig. 10(a)는 

수중에서 로프가드의 1차 ~ 3차 고유모드를 보여주고 

있다. 일반적으로 실린더 구조물은 1차 모드가 타원

형 모드를 가지나 한 쪽 끝단이 구속되어 있을 경우 

Fig. 10(a)과 같이 여러 개의 절점을 가지는 형태의 

고유모드를 가지게 된다. Fig. 10(a)와 같이 주요모드

들이 실제 파손이 발생한 지점인 구멍이 있는 지점을 

중심으로 변형하는 모드임을 알 수 있다. Fig. 10(b)는 

1차 ~ 3차 모드에서의 응력 분포이며 실제 균열이 

발생한 구멍 주변에서 가장 큰 응력이 발생됨을 알 

수 있다. 따라서 이 해석 결과로부터 이 연구에서 다루

는 함정에서 발생하는 이상소음의 주요주파수인 f1 Hz

는 로프가드의 고유진동수로 강하게 추정되었으며 

이 진동으로 인해 로프가드의 균열까지 발생하였을 

가능성이 충분히 있다고 판단되었다. 따라서 이 연구

에서 다루는 함정의 상가 시 로프가드의 고유진동수

를 모드 시험을 통해 해석결과와 비교 하였다. 모드 

시험은 로프가드의 수직방향 한 지점에 3축 가속도계

를 부착하고 시계방향으로 45°씩 이동하여 로프가드 

자유단부와 구속부에 대해서 각각 8지점씩 총 16지점

에 로프가드 원통면에 수직방향으로 임팩트해머를 이

용하여 임팩트 입력을 가하여 수행하였다. 

실험을 통해서 임팩트 입력에 대한 16지점의 가속

도 응답의 주파수 응답 함수를 Fig. 11과 같이 구하고 

이를 이용하여 로프가드의 고유진동수 및 고유모드를 

추출하였다. 

계측결과 고유진동수는 Table 3과 같으며 수중에서

Table 1 Mechanical properties of the rope guard

Item Value Unit

Density 7850 kg/m3

Young's modules 2×1011 N/m2

Poison ratio 0.3 -

Table 2 Natural frequencies of the rope guard 
calculated by FEM

Order
Natural frequency[Hz]

fa/fw by FEM
In air(fa) In water(fw)

1 F1 f1 1.6

2 F1 f1 1.6

3 F1+23 f1+8 1.65

4 F1+23 f1+8 1.65

5 F1+23 f1+17 1.56

6 F1+26 f1+23 1.53

7 F1+83 f1+36 1.72

8 F1+83 f1+60 1.53

9 F1+90 f1+63 1.54

10 F1+110 f1+63 1.63

1st mode 2nd mode 3rd mode

(a) Vibration modes

1st mode 2nd mode

Max. Stress Area

3rd mode

(b) Stress distribution

Fig. 10 Vibration modes and stress distribution of 
the rope guard
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의 접수효과에 따른 부가수 질량을 고려했을 때의 고유

진동수는 해석결과를 바탕으로 공기 중 고유진동수의 

1.59배(1차 ~ 20차 고유진동수의 fa /fw 평균값) 작게 예

측하였다. 계측결과 고유진동수는 해석결과보다 다소 

작계 계측되었으나 3차 모드가 수중에서 약 f1-2 Hz의 

고유 진동수를 가질 것으로 예상됨에 따라 실제 이상

소음 발생 시 나타나는 f1 Hz 진동성분의 주파수와 매

우 유사함을 알 수 있었다. Fig. 10(a)에서 3차 모드의 

경우도 1차 모드와 진동형태가 유사함을 알 수 있었

다. 로프가드의 경우 항해 중 접근이 불가하기 때문

에 부가수 질량 효과에 따른 고유진동수 변화는 정확

히 파악하기는 어렵다. 따라서 정확한 고유진동수 보

다는 근사적인 값으로 평가할 수밖에 없고, 어느 정

도 주파수의 오차를 고려하여 평가할 수밖에 없으며, 

근사적으로 평가해 보았을 때 이상소음 발생 시 이상

진동의 주파수는 로프가드의 고유진동수일 가능성 매

우 큰 것으로 판단되었다. 구조물에 균열이 발생한 

상태에서 진동력이 가해지면 강성이 떨어져 균열 발

생 전 대비 더 큰 진폭으로 진동할 수 있으므로 상가 

시 균열부를 용접하고 항해 시운전을 통해 이상소음 

변화를 추가적으로 계측해 보았다. 

4.4 로프가드 수리 후 진동 계측 결과 분석

4.1절 ~ 4.3절의 계측 결과로부터 로프가드의 파손

은 축과 V-스트러트 베어링 간에서 발생한 스틱슬립 

마찰진동에 의해 베어링지지 구조물을 포함한 추진축

계가 불안정 계가 되고 베어링 구조물들 중 외팔보 

구조로 지지된 로프가드가 자려진동을 하면서 파손된 

것으로 추정되었다. 

또한 로프가드의 균열로 인해 로프가드의 공진현

상이 증폭되고 이로 인해 이상소음이 발생된 것으로 

예측하였다. 따라서 로프가드의 균열부를 절단하고 

여기에 강판을 용접하여 수리를 진행한 후, 항해 시

운전을 통해 이상소음의 변화를 진동계측을 통해 확

인해 보았다. 진동계측은 함 출항 후 PCL 30 ~ 60 속

력 조건에서 계측하였다. 

Fig. 12은 이상소음이 크게 발생했던 구간인 PCL 35

~ PCL 55에 대한 진동 스펙트럼이다. Fig. 12에서 좌

측 그림(conventional)은 로프가드 수리 전, 우측 그림

(proposed)은 로프가드 수리 후 진동 스펙트럼이다. 

Fig. 12에서와 같이 시험 결과 기존에 발생하던 이상소

음은 로프가드 수리 후 거의 발생하지 않았으며 진동 

스펙트럼에서 f1 Hz 및 이들 조화 성분이 모두 사라졌음

을 알 수 있었다. 항해 중 PCL 35 ~ PCL 55에서 f2 Hz 

(= f1-8.0 Hz)의 작은 피크 성분이 회전수와 관계없이 

발생하였으며 이는 f1 Hz 성분이 항해조건에 따른 로프

가드의 부가수 질량 변화 및 균열수리에 따른 구조물

의 특성 변경으로 인해 달라진 것으로 추정되었다. 

이상소음 및 특이진동 성분은 기존 측정값에 비해

서는 매우 감소함을 알 수 있었으나 계측 이후 계속

적으로 시운전을 수행해 본 결과 함 운항 조건에 따

라 일부 소음이 증가하기도 함을 알 수 있었다. 시험

결과와 같이 항해 중 항해조건에 따라 이상소음이 

발생한다는 것은 로프가드에 자려진동이 발생한다는 

증거이고, 이러한 현상이 반복되게 되면 다시 로프

Table 3 Natural frequencies of the rope guard from 
experiments

Order
Natural frequency[Hz]

In air(fa) In water(fw)

1 F1-23 f1-14

2 F1-16 f1-10

3 F1-3 f1-2

4 F1+61 f1+38

5 F1+69 f1+43

6 F1+74 f1+47

7 F1+146 f1+92

8 F1+156 f1+98

9 F1+174 f1+109

10 F1+247 f1+155

F1 -23Hz F1 -16Hz F1-3Hz

Fig. 11 FRF spectra from the modal test of the rope 
guard
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가드에 균열이 발생되며 이로 인해 이상소음이 더 

증폭될 것으로 예측되었다. 따라서 로프가드의 두께

증가 및 구조보강을 통해 자려진동이 발생하는 로프

가드의 고유진동수를 늘리고 이를 통해 진동 가속도

의 진동 진폭을 낮추는 등의 개선이 필요할 것으로 

판단된다.

5. 결  론 

이 연구에서 다루는 함정의 PCL 35 ~ PCL 55에서 

함미 좌현부에서 발생하는 이상소음은 진동계측 결과

로부터 V-스트러트 베어링의 마찰에 의한 스틱슬립 

비선형 진동에 의해 발생하는 것으로 예측되었다. 통

상 마찰에 의한 스틱슬립 비선형진동은 자려진동의 

형태로 나타나며 베어링 구조물을 포함한 추진축계 

시스템의 고유진동수에서 큰 진동이 발생하게 된다. 

이 연구에서 다루는 함정의 경우 f1 Hz 및 이들 조

화성분의 진동으로 인해 이상소음이 발생하고 있으며 

고유진동 해석 및 모드 시험 결과 이 성분은 로프가

드의 고유진동수로 추정되었다. 

실제로 로프가드 균열이 발생한 이후 이 소음이 크

게 발생하였고, 로프가드 균열 수리 후 시운전에서 

이상소음이 급격히 저감됨을 확인함에 따라 이상소음

은 로프가드의 자려진동에 의해 발생된 것으로 강하

게 추정된다. 

이상소음 저감 및 로프가드 균열 방지를 위해서는 

로프가드의 강성 보강을 통해 진동진폭을 줄이는 방

법이 적용되어야 할 것으로 판단되며 이를 위해 로프

가드 두께 증가, 보강재 추가 등의 대책이 필요할 것

으로 판단된다. 

Conventional Proposed
2×f1 Hz

3×f1 Hz
f1 Hz

f2 Hz

(a) Axial direction of PCL 35 ~ 55

Conventional Proposed

f2 Hz
3×f1 Hz

2×f1 Hz
f1 Hz

 
(b) Lateral direction of PCL 35 ~ 55

Conventional Proposed
2×f1 Hz

f1 Hz

f2 Hz3×f1 Hz

(c) Vertical direction of PCL 35 ~ PCL 55

Fig. 12 Spectra of the acceleration on the aft hull supporting the V-strut according to the speed variation 
measured after departure(conventional : before repairing, proposed : after repairing)
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