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선체 마운트 지지점에서의 리셉턴스를 고려한 

선박용 디젤 엔진의 고체전달음 해석
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ABSTRACT

This paper presents an efficient method to analyze noise and vibration of marine diesel engines 
mounted on flexible hull structure. The analysis model should in general include the hull structure, 
leading to lots of computational efforts. To minimize the computational efforts, in this paper, the 
transfer synthesis utilizing the receptance at the mounting points is proposed. The procedure is then 
verified by comparing the results with those from the full model calculation. The effects of flexible 
hull structure on the acoustic power from engine block are finally investigated. It is found that the 
effect of the hull is significant when the receptance of hull structure is similar to or greater than 
that of mount or engine block.

* 
1. 서  론

선박에 탑재된 엔진은 함 내 소음 및 진동을 지

배하는 주요 인자이므로 정확한 해석이 필요하다. 
엔진의 진동을 해석하기 위해서는 우선 엔진 내부 

요소들에 작용하는 가진력들을 해석할 필요가 있다. 
그리고 엔진-마운트 계에 대한 유한요소해석을 통하

여 엔진의 진동을 해석할 수 있다. 엔진의 방사소음

은 엔진 표면의 진동 응답을 입력으로 하는 헬름홀
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쯔 방정식에 대한 경계요소법을 적용하여 해석할 

수 있다.
Herbruggen(1) 등은 선박용 디젤엔진에서 발생하

는 가진력을 모델링 하였으며, Park(2)은 가진력 모

델링 및 가진력 최소화를 위한 크랭크 각을 제시하

였다. Kim(3)은 강체 바닥에 놓여진 선박용 디젤엔

진의 방사소음 해석 절차를 수립하였다. Han(4)은 

엔진 마운트의 강성과 선체의 임피던스 상호작용에 

대한 연구를 수행하였다. Zheng(5)은 디젤엔진의 진

동이 선체진동 및 수중음향에 미치는 영향을 유한/
경계요소법으로 해석하였다. 이상의 대부분의 연구

들은 선체를 강체로 가정하고 엔진의 진동 및 소음

을 해석하거나 선체 전체 모델에 대하여 유한요소 

해석을 수행하였다. 그러나 선체를 강체로 가정하면 

엔진의 진동 및 소음 예측이 부정확할 수 있다. 그
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리고 선체와 엔진을 포함한 전체 모델에 대한 해석

은 선체 형상이 엔진보다 상대적으로 아주 크기 때

문에 계산 비용 및 컴퓨터 성능에 제한을 받는다. 
따라서 선체를 유한요소 해석에 포함시키지 않으면

서 선체의 탄성을 고려한 해석이 필요하다. 
이 연구에서는 엔진만의 유한요소 진동해석 결과

와 선체의 마운트 지지점에서의 리셉턴스(receptance, 
변위/힘)만을 고려하여 엔진의 진동 및 소음을 예측

할 수 있도록 전달함수합성법(6,7)을 적용하는 해석절

차를 확립하고자 한다. 그리고 선체의 리셉턴스가 

엔진의 방사소음 및 마운트를 통한 전달력에 미치

는 영향을 조사하고 그 특성을 파악하고자 한다.

2. 이  론

2.1 가진력 해석
엔진은 폭발 순서와 크랭크의 각에 따라서 순차

적, 주기적으로 작동하기 때문에 각 실린더에 작용

하는 가진력들은 위상은 다르지만 크기는 같다. 따

라서 가진력들은 Fig. 1에서와 같이 단일 실린더 모

델을 통해서 규명될 수 있다. 엔진 내부 가진력에는 

가스력, 가이드 힘, 가이드 모멘트와 실린더 중심에 

작용하는 반력들이 있다. 주기적으로 발생하는 가스

력 하에 크랭크축의 회전운동이 시작되고 피스톤, 
커넥팅로드, 크랭크축과 불평형 질량 등을 포함한 

엔진의 구성품들에 의해 관성력이 발생하게 된다. 
또한 실린더 블록에 작용하는 가이드 힘, 가이드 모

멘트와 반력들은 가스력과 관성력들의 반력으로서 

발생하게 된다. 

        (a) Model              (b) Forces  

Fig. 1 Single cylinder model

Fig. 1(a)에서 은 커넥팅 로드 길이이고, 은 크

랭크 반경, 는 왕복 운동부 변위, 는 크랭크 각, 
는 카운터 웨이터의 각, 는 커넥팅로드의 사이

각을 나타낸다. 또한 는 왕복 운동부의 질량, 
는 회전운동부의 질량, 는 카운터 웨이터

의 불평형 질량을 나타낸다. 왕복운동부 변위 h는 

다음과 같다(1,2). 

  cos

 (1)

 


로 정의하면

cos sin  sin
      


sin  


sin 


sin ⋯

      coscoscos⋯
(2)

이다. 단,

  


 


 


 

  


 


 


 

 


 


 

  


 

엔진속도가 인 경우, 각 운동부 질량에 의한 관

성력들은 다음과 같다. 

 


cos

cos

coscos⋯
(3)

 
 (4)

 
 (5)

여기서   는 각각 왕복운동부, 회전운동

부, 카운터 웨이터의 불평형 질량으로 인해 발생하

는 관성력을 나타낸다. 
가진력들은 왕복운동부, 회전운동부의 관성력으로 

정의된다. 피스톤에 작용하는 가진력은 가스력과 왕

복운동부 관성력의 합이고, 또 이는 커넥팅 로드에 
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작용하는 힘을 발생시킨다. 또한, 가이드 모멘트는 

가이드 힘에 의해서 크랭크 축 중심에 작용하게 된

다. 가스력은 실린더 표면에 작용하는 것으로 가정

하고 가이드 힘은 실린더 중심에 작용하는 것으로 

가정한다. 가이드 힘과 가이드 모멘트, y방향과 z방
향 반력들의 식은 다음과 같다(1,2). 

   sin
sin

(6)

   sin

 (7)

 
sin  sin (8)

   


cos





(9)

2.2 전달함수 합성 해석
Fig. 2와 같이 엔진(분계A)의 n개의 점에서 강성 

와 감쇠 를 갖는 마운트가 선체(분계B)와 연결되

어 있다고 가정한다. f 는 가진점이고, g및 r은 엔진 

및 선체의 응답점이다. 결합하기 전 엔진에서 가진점 

f 에 대한 결합점 의 응답을 
 i f , 결합점 

가진에 대한 결합점 의 응답을 
 

라 한

다. 그리고 결합하기 전 의 선체에서 결합점 가진

에 대한 결합점 의 응답을 
 

라 한다. 

결합점 에서의 반력을 라 하면, 결합한 후 엔진

의 결합점에서의 응답은 
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Fig. 2 A substructuring system

이며, 선체의 결합점에서의 응답은 


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(11)

이다. 한편, 결합점에서의 반력은 다음과 같다.






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식 (10)과 식 (11)을 식 (12)에 대입하고 좌변을 반

력의 항으로 정리하면 다음과 같이 나타낼 수 있다(5).
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식 (13)에서 주어진 연립방정식을 풀면 반력 {R}
이 구해진다. 결합후의 응답점 g 및 r에서의 응답

은 식 (14)와 식 (15)를 이용하여 구할 수 있다. 


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2.3 고체전달음 해석
고체전달음 해석 시 직접경계요소법(direct boun-

dary element method)을 사용하였다. 임의의 격자점

(field point)에서의 음압은 식 (16)에서와 같이 엔진 
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표면에서의 수직속도성분와 압력의 항으로 나타난다. 

 







 





(16)

여기서 와 
는 엔진표면에서의 압력와 수

직속도성분이다.   는 엔진표면의 점에서 단위법

선벡터이다. 는 유체의 밀도, 는 각속도이다. 그

리고 Green's function 는 다음과 같이 정의

된다.

 





(17)

는 3차원 공간에서 다음과 같이 주어진다. 

  







 (18)

음향파워를 구하는 식은 다음과 같다.  

 



   (19)

이를 위해 LMS/Sysnoise에서 지원하는 ISO 
3374-1994 field mesh를 이용하였다.

3. 해석 모델

선체의 고려 유무에 따른 결과의 비교를 위해서 

해석은 선체를 강체로 가정한 경우, 선체를 고려하

되 전체 모델을 해석한 경우, 선체의 리셉턴스를 고

려한 경우로 나누어서 진행하였다. 마운트의 강성은 

각각 1.0×107, 1.0×108, 1.0×109 N/m이고, 전 주파

수 영역에서 동일한 값을 가지는 것을 가정하였다. 
각 해석 모델에서 마운트의 강성을 변화시킴으로써 

선체의 리셉턴스가 엔진의 진동응답 및 방사소음에 

미치는 영향을 조사하였다. 
선체의 탄성을 고려하지 않는 유한요소모델은 

Fig. 3에서 선체를 강체로 가정한 모델이다. 공통 베

드(common bed) 하단의 네 지점은 마운트로 연결

되어 있고, 마운트 하단은 엔진 모델이 강체 바닥에 

놓인 것으로 가정하여 네 지점을 고정지지하였다. 

각 마운트들은 그림에서 보이는 마운트 중 제일 하

단에 보이는 마운트부터 시계 반대방향으로 1~4의 

번호를 부여하였다. 
선체를 포함한 모델은 Fig. 3과 같다. 선체는 엔

진 부분과 마운트로 연결되어 있다. 계산의 편의를 

위하여 선체는 모두 단순지지 되어 있다고 가정하

였다. 이 모델은 전달함수 합성법을 사용하지 않고 

전체 모델을 한꺼번에 해석하는 방법을 이용하였고, 
전달함수 합성법의 검증을 위하여 사용되었다. 

마지막으로 선체의 리셉턴스를 고려한 경우는 

Fig. 3에서 마운트를 중심으로 엔진부분과 선체부분

으로 분리한 모델이다. 이것은 전달함수합성법을 사

용하며, 선체와 엔진의 리셉턴스를 각 각 구하여 엔

진의 진동응답 및 방사소음을 해석하는데 이용한다.
해석에 사용된 실제 선박용 디젤 엔진은 블록 전

체를 지지하고 있는 공통 베드와 엔진 블록, 발전

기, 하우징, 과급기 그리고 블록을 덮고 있는 덮개 

등 크게 6개의 부분으로 구성되어 있다. 공통 베드

는 실제 선체의 엔진룸 데크에 위치하게 되며 이 

때 엔진은 4개의 마운트로 지지된다. 엔진은 약 폭 

Fig. 3 FE model considering hull

Table 1 Main data for marine engine
Cycle 4-stroke

Configuration In-line

Firing order 1-4-3-2-5

Max. power at max. speed 900 kW

Max. speed 1200 rpm

Bore 160 mm

Stroke 240 mm

Piston area per cylinder 201 cm2

Max. combustion pressure 170 bar
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Fig. 5 Magnitude spectrum of excitation forces

1 m, 길이 5 m, 높이 2 m의 크기를 가지고 있다. 
엔진의 주요 사양은 Table 1과 같다. 엔진은 4행

정 기관이며 직렬 엔진이다. 엔진 최대 속도는 

1200 rpm이며 최대 폭발압력은 170 bar이다. 엔진 

내부 가진력 해석 시 각 실린더의 폭발 순서와 폭

발 압력, 엔진 속도 등이 사용된다.
입력으로 사용된 실린더 내부의   선도는 

Fig. 4와 같고, 푸리에 변환한 결과는 Fig. 5(a)와 같

다. 그리고 식 (6)~(9)으로부터 계산된 가진력들의 

진폭스펙트럼은 Fig. 5와 같다. 

4. 해석 결과 및 고찰

4.1 리셉턴스
1번 마운트점 가진에 대한 선체의 각 마운트의 

리셉턴스는 Fig. 6과 같다. 가진점과 가까운 곳에 

위치한 1번과 4번 마운트 연결점이 비교적 큰 응답

을 보인다. Fig. 7은 선체와 엔진의 리셉턴스를 마운

트 강성과 비교한 그래프이다. 실선은 선체의 리셉

턴스이고 ○은 엔진의 리셉턴스이다. 마운트 강성이 
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Fig. 7 Comparison of the receptances of hull and  
engine at mount 1

107 N/m인 경우, 한 두 개의 주파수에서만 선체의 

응답이 마운트 강성의 역수와 비슷하거나 혹은 더 

큰 값을 가지는 것을 알 수 있다. 108 N/m인 경우

에는 1/3 정도의 주파수 영역에서, 109 N/m인 경우

에는 1/2 이상의 주파수 영역에서 같은 현상을 보

인다. 이 그래프를 통해 선체, 마운트, 엔진의 리셉

턴스를 비교하여 관심주파수에서 이들 중 어떤 값

이 지배적으로 작용하는지 예상할 수 있다. 즉, 식

(13)의 좌변에서 엔진, 선체, 그리고 마운트의 리셉

턴스 행렬을 합하여 반력 계산에 사용하는데, 세 개

의 리셉턴스 중 가장 큰 값이 반력을 구하는 과정

에서 지배적인 성분이 될 것이다. 

4.2 전체 모델과의 비교·검증
선체의 리셉턴스를 고려한 모델의 해석 결과의 정

확성과 전달함수 합성법의 타당성을 검증하기 위하

여 선체를 포함한 전체 모델을 해석한 결과와 비교 

및 검증이 필요하다. 마운트 강성 k=1.0×108 N/m인 
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Fig. 8 Validation of TFS method

경우에 두 방법에 의한 해석결과를 Fig. 8에 나타내

었다. Fig. 8(a)는 두 방법의 변위스펙트럼 해석결과

를 비교한 것이고, Fig. 8(b)는 음향파워스펙트럼 해

석결과를 비교한 것이다. 변위응답스펙트럼과 음향

파워스펙트럼 모두 결과가 정확히 일치하는 것을 

알 수 있으며 제시된 전달함수 합성법의 타당성을 

확인할 수 있다. 

4.3 선체 리셉턴스의 영향
선체의 영향을 살펴보기 위하여 마운트 강성을 

변화시켜 가면서 선체의 리셉턴스를 고려한 경우와 

고려하지 않은 경우의 진동 특성 및 방사소음을 비

교하여 보았다. 앞서 설명한 것처럼 선체를 고려하

지 않은 경우는 마운트가 강체 바닥에 지지된 것과 

같으므로 마운트 하단의 네 점은 고정지지 되어 해

석된다.
마운트 강성 k의 변화에 따른 두 모델의 음향 파

워 해석결과 비교를 Fig. 9에 나타내었다. 그리고 선

체의 리셉턴스를 고려한 경우와 선체를 강체로 가
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정한 경우 방사음향파워의 차이를 Fig. 10에 나타내

었다. 즉, Fig. 10은 Fig. 9(a)~(c)에 나타낸 두 결과

의 차이를 그린 그림이다. Fig. 9(a), (b)(또는 Fig.
10에서 k=1.0×107, k=1.0×108인 경우)와 같이 마운

트의 강성 k가 작을 때는 선체의 리셉턴스를 고려

하지 않아도 결과가 동일하지만, 마운트 강성 k가 

큰 Fig. 9(c)의 경우(또는 Fig. 10에서 k=1.0×109인 

경우) 선체의 리셉턴스가 방사소음에 영향을 미치는 

것을 확인할 수 있다. 
Fig. 11은 마운트 강성 k가 변하는 각각의 경우에 

따른 엔진의 마운트 연결점에서의 전달력 스펙트럼

을 나타낸 그래프이다. 그리고 선체의 리셉턴스를 

고려한 경우와 선체를 강체로 가정한 경우 마운트 

전달력의 차이를 Fig. 12에 나타내었다. 즉, Fig. 12
는 Fig. 11(a)~(c)에 나타낸 두 결과의 차이를 그린 

그림이다. 응답점은 엔진의 1번 마운트 연결점이다. 
선체의 리셉턴스를 고려한 경우의 반력은 식 (13)을 

이용하여 구하였다. 전달력의 결과도 마운트의 강성

이 커질수록 선체 탄성의 고려 여부에 따른 차이가 

더 커지는 것을 확인할 수 있다. 
위와 같은 현상은 식 (13)을 살펴봄으로써 그 원

인을 짐작할 수 있다. 식 (13)에서 좌변은 강성과 

감쇠의 리셉턴스, 선체와 엔진의 연결점 가진에 대

한 각각의 리셉턴스의 합으로 나타난다. 마운트 연

결점에서의 반력을 구하기 위해서 이것의 역행렬을 

구하고 우변에 곱하는데, 만약 선체가 강체로 가정

될 경우 선체의 리셉턴스 값은 제거되고 선체의 영

향은 무시된다. 선체가 고려될 경우에는, 선체의 리

셉턴스가 마운트의 리셉턴스와 비교하여 (1)작은 경

우와 (2)크거나 비슷한 경우로 나누어서 생각할 수 

있다. (1)의 경우에는 선체의 리셉턴스 값이 아주 

작기 때문에 반력을 계산하는 과정에 영향을 미치

지 못하고, 따라서 선체가 강체인 경우와 비슷한 결

과를 도출한다. (2)의 경우에는 다시 ①선체의 리셉

턴스가 엔진의 리셉턴스보다 작은 경우와 ②비슷하

거나 큰 경우로 나눌 수 있다. ①의 경우에는 선체의 

리셉턴스가 엔진의 리셉턴스에 종속되게 되어 앞의 

(1)과 같은 결과를 도출한다. ②의 경우 선체의 리셉

턴스가 가장 커서 이 값에 다른 리셉턴스들이 종속

되거나, 다른 리셉턴스들과 비슷하기 때문에 반력 

및 엔진의 진동 응답에 영향을 미치게 된다.
그리고 실제로 마운트, 선체, 엔진의 리셉턴스를 
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(a) k = 1.0×107 N/m
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(b) k = 1.0×108 N/m
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(c) k = 1.0×109 N/m

Fig. 9 Effect of flexible hull on acousitc power of 
engine

나타낸 Fig. 7과 마운트 강성 변화에 따른 방사소음  

및 전달력 비교를 나타낸 Figs. 9~12를 살펴보면 앞

에서 언급한 현상을 확인할 수 있다. 예를 들어, 마

운트 리셉턴스가 1.0×10-8이고 주파수가 50 Hz일 때, 
선체의 리셉턴스는 약 1.5×10-8이고, 엔진의 리셉턴스

는 7.6×10-9이다. 여기서 선체의 리셉턴스가 가장 큰 

값을 가지므로 좌변의 행렬에 변화가 생기고, 따라서 
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Fig. 10 Change of acousic power in case hull flexi-
bility is considered
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(b) k = 1.0×108 N/m

0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
10

-2

10
-1

10
0

10
1

10
2

10
3

10
4

10
5

Frequency[Hz]

R
ea

ct
io

n 
Fo

rc
e 

[N
]

 

 
rigid
flexible

(c) k = 1.0×109 N/m

Fig. 11 Effect of flexible hull on transmitted force 
of mount 1

0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
10-6

10
-4

10-2

100

102

104

Frequency[Hz]

Δ
 R

ea
ct

io
n 

Fo
rc

e 
[N

]

 

 

k=1.0×107

k=1.0×108

k=1.0×109

Fig. 12 Change of transmitted force in case hull 
flexibility is considered

응답도 선체가 강체인 모델보다 더 커진다. 반면에, 
마운트 리셉턴스가 1.0×10-7인 경우에는 선체의 리

셉턴스가 마운트의 리셉턴스에 종속되게 되고 결국 

선체가 강체인 모델과 같은 결과를 보이게 된다.
따라서 마운트의 강성이 선체의 동강성(dynamic 

stiffness)보다 크거나 비슷한 경우, 또는 마운트의 

강성이 작더라도 선체의 리셉턴스가 엔진의 리셉턴

스보다 크거나 비슷한 경우에는 선체의 탄성 영향

을 고려해야 정확한 해석이 가능함을 알 수 있다. 
또한 엔진의 소음 및 진동 해석 시, 선체의 전체 모

델을 고려한 유한요소 모델을 사용하지 않더라도 

전달함수합성법을 이용하면 각 마운트 연결점에 대

한 리셉턴스의 측정만으로 간단하게 선체의 탄성을 

고려할 수 있음을 알 수 있다. 

5. 결  론

선체의 탄성을 고려하여 엔진의 진동 및 방사소

음을 효율적으로 예측할 수 있는 해석절차를 확립

하였다. 선체의 마운트 지지점에서의 리셉턴스만을 

이용하여 선체의 탄성효과를 고려할 수 있는 전달

함수합성 방안을 제시하였다. 또한, 확립된 방법을 

이용하여 선체의 리셉턴스가 엔진의 방사소음 및 

마운트 전달력에 미치는 영향을 분석하였다. 

후  기

이 연구는 국방부/방위사업청이 지정한 UVRC(수
중운동체특화연구센터)의 지원에 의하여 수행되었으

며, 이에 관계자 여러분께 감사드립니다.
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