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ABSTRACT

Since the engine and reduction gear in a naval vessel are usually supported by the mounting sys-
tem separately, the misalignment between the input shaft of the reduction gear and the output shaft 
of the engine should occur caused by ship motion. In this study, this misalignment is estimated from 
the linear static analysis assuming that the phase of movements of the engine and reduction gear at 
low frequency range is same and the dynamic effect is not affect to them. Through comparing the 
relative displacement of the engine and reduction gear calculated from linear static analysis to that 
from dynamic analysis as well as experiment, the assumption in this study could be verified.

* 
1. 서  론

함정의 생존성은 함정을 설계하는데 있어 가장 

중요한 항목 중 하나이다. 생존성 항목 중 내충격 

성능을 만족하기 위해서 함정의 주요장비는 내충격 

마운트를 사용하도록 규정하고 이를 평가하도록 하

고 있다(1,2). 또한 주추진장비, 발전기, 펌프 등 주요 

진동 발생장비의 경우 고체소음 전달로 인한 수중

방사소음 발생을 억제하기 위해 방진 마운트를 사

용한다. 일반적으로 이러한 마운트 시스템을 설계하

기 위해서는 마운트의 정적 및 동적 특성을 해석 

및 실험을 통해 정확히 규명하고(3,5) 동력축의 경우 
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축 어긋남(misalignment)을 최소화하기 위해 통상 

공통 베드(common bed)에 추진 장비들을 설치한 

후 이에 대한 마운트 시스템을 설계하여 공통 베드

를 지지하는 방식의 마운팅 시스템을 채용한다. 
함정의 경우 일반 상선과는 달리 고속 엔진을 사

용하고 있으며 대부분 감속기어를 통해 엔진의 회

전력을 추진축으로 전달하게 된다. 대부분의 경우 

이러한 감속기어와 엔진의 제작사가 다르기 때문에 

이들 장비를 공통 베드위에 설치하는 것이 현실적

으로 어려우므로, 감속기어와 엔진의 마운트 시스템

은 독립적으로 설계된다. 이와 같이 함정의 동력축

의 주요구성 장비인 감속기어와 엔진은 마운트로 

지지되는 공통 베드 위에 설치되지 못하기 때문에 

감속기어 입력축과 엔진의 출력축에 대한 축정렬

(alignment)은 그 만큼 더 어려울 수밖에 없다. 
특히 선박의 경우 해상 상태에 따라 저주파의 상
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하방향(heaving), 종방향(pitching) 및 횡방향(rolling)
의 선체운동이 발생되기 때문에 개별 베드위에 독립

적인 마운트로 지지되어 있는 엔진과 감속기어의 경

우 선체운동으로 인한 상대변위로 인해 동력축의 축 

어긋남을 발생시킬 수 있다. 따라서 이 연구에서는 

이러한 개별 마운트 위에 유연 마운트로 지지되어 

설치된 엔진과 감속기어가 선체운동에 대해 얼마만

큼의 축 어긋남을 발생시킬 수 있을지에 대한 분석

을 해석 및 실험을 통해 수행하고자 한다.

2. 선체운동에 의한 엔진 및 감속기어의 

진동 변위 예측(정적해석)

2.1 단순화 가정
일반적으로 선체운동은 저주파에서 발생되기 때문

에 이 연구에서는 선체운동에 대한 주파수를 2 Hz 
이하로 정의한다. 유연한 마운트위에 지지되어 있는 

장비의 저주파 진동의 경우 시스템의 강체 운동 모

드에 기인하므로 마운트 위에 지지되어 있는 장비를 

6자유도를 갖는 집중질량으로 가정하면 이들 계의 

운동방정식을 식 (1)과 같이 나타낼 수 있다(6).

       
  

   
(1)

여기서 는 질량중심점에서의 변위행렬, 

는 질량행렬, 는 강성행렬,  
는 질량중심

점에서 발생하는 각 방향별 등가 힘 및 모멘트이며 

질량행렬   및 강성행렬 는 식 (2)~(3)과 

같다.
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  (3)

여기서  는 질량중심점과 마운트 설치 지점간의 

상대좌표행렬로 식 (4)와 같다.

 










       

       

       

(4)

식 (1)에서 마운트위에 지지되어 있는 장비의 진

동 변위는 일반적으로 시스템의 공진주파수보다 낮

은 범위 내에서는 지지강성에 의해 좌우되며 질량 

및 관성의 영향은 상대적으로 작다. 따라서 이 연구

에서 다루는 저주파 선체진동에 대한 감속기어와 

가스터빈의 변위에 대해 질량행렬의 영향을 무시할 

수 있다고 가정하면 식 (1)에서 진동변위는 단순 선

형 변위로 식 (5)와 같이 나타낼 수 있다. 

     (5)

이 연구에서 다루는 선체진동의 주파수인 2 Hz 
이하에 대해 식 (5)를 적용하기 위해서는 함정의 감

속기어와 가스터빈엔진은 2 Hz 이내에 고유주파수

를 가지면 안 된다는 조건을 만족해야만 한다. 따라

서 이 연구에서 다루고자하는 가스터빈엔진-감속기

어 시스템에 대해 고유모드해석을 수행하였다. 고유

모드해석은 상용소프트웨어인 MSC. Nastran을 가

지고 수행하였다(MSC. Nastran Sol.103). 
이 연구에서 다루는 가스터빈엔진과 감속기어는 

Fig. 1과 같다. Fig. 2는 Fig. 1의 가스터빈엔진 및 감

속기어의 고유모드해석을 위한 유한요소모델이다. 
Fig. 2에서 가스터빈엔진과 감속기어는 육면체 셀 

프레임으로 근사화하고 육면체 내부의 실제 무게중

심점에 6자유도를 가지는 집중질량으로 근사화하였

다. 또한 이들을 지지하고 있는 탄성마운트는 3축 

선형마운트로 가정하였다. 
고유모드 해석 결과 20 Hz 미만의 고유주파수는 

Table 1과 같으며 실제 실험결과와 비교해 보았을 

때 실험과 해석 결과가 잘 일치함을 알 수 있었다. 
해석 결과 및 실험 결과로부터 가스터빈과 감속기

어 시스템은 선체진동 주파수로 정의한 2 Hz 이내

에 고유주파수를 가지지 않으며 6.5 Hz 이하의 모

드는 감속기어와 가스터빈엔진이 동위상으로 움직

이는 모드임을 알 수 있었다. Fig. 3은 대표적인 감

속기어와 가스터빈의 동위상 및 반위상 변위 모드

를 보여주고 있다. 
이러한 결과들을 바탕으로 2 Hz 이내에서는 선체
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운동에 의한 가스터빈엔진 및 감속기어의 진동 변

위는 동위상으로 가정할 수 있으며 질량행렬의 영

향은 무시할 수 있다고 가정하고 선체의 횡방향 운

동(rolling) 및 종방향 운동(pitching)에 대해 감속기

어와 가스터빈의 하중방향 변화에 따른 변위를 선

형 해석을 통해 예측해 보았다.  

GT-GB
(1196,329.5,-498)

GT-STBD GT-PORT

GT Output Shaft

Water-Jet Shaft

GT Output Shaft

Resilient Mount

Fig. 1 Schematic diagram of the reduction gear box 
(GT-GB) and gas turbine(GT) of a navel ves-
sel

Fig. 2 FEM model of the gear box and gas turbine 
of a navel vessel

2.2 정적해석
Fig. 2와 같이 근사화된 유한요소모델에 대해 함

이 수직일 때, 45˚ 횡방향 운동(rolling) 조건 및 45˚ 

종방향 운동(pitching) 조건일 때 축 어긋남 정도를 

파악하였다. 

Table 1 Natural frequency of the gas turbine and re-
duction gear system

Order
Natural frequency[Hz] Inphase or out of 

phase for GT&GBExperiment Analysis
1 3.1 3.3

Inphase

2 - 4.2
3 - 4.9
4 5.3 5.3
5 - 6.2
6 - 6.5
7 - 6.8

Out of phase
8 7.5 7.6
9 10.0 8.8
10 15.2 17.7
11 18.7 19.5

(a) Inphase(5.3 Hz)

(b) Out of phase(7.6 Hz)

Fig. 3 Mode shape of the reduction gear and gas 
turbine system
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여기서 축 어긋남은 가스터빈엔진에 대한 감속기

어에서의 연결축 상대변위로 정의하였으며 하중은 

감속기어 및 가스터빈의 질량중심점에 인가하였다.
정적해석(MSC. Nastran Sol. 101) 결과는 Tables 

2~4와 같다. Tables 2~3과 같이 가스터빈엔진 및 

감속기어의 절대변위는 최대 9.7 mm 및 8.61 mm로 

매우 크지만 Table 4와 같이 상대변위는 최대 1.54
mm 정도로 절대변위에 비해 매우 작음을 알 수 있

었다. 선형해석 결과로부터 “저주파 선체운동에 대

한 가스터빈과 감속기어의 동적 변위량”과 “자중 

방향 변화에 따른 가스터빈과 감속기어의 정적 변

위량”이 크게 차이가 나지 않는다고 가정하였을 때  

연결축의 축 어긋남 양(가스터빈에 대한 감속기어에

서의 상대변위량)은 45˚ 종방향 운동(pitching) 조건

에서 최대 1.54 mm(수직방향), 45˚ 횡방향 운동

(rolling) 조건에서 최대 0.83 mm(횡방향)정도 발생

함을 예측할 수 있었다.
이와 같이 가스터빈과 감속기어는 개별 베드에 

설치되어 있으며 마운트 시스템 또한 다르기 때문

에 가스터빈과 감속기어가 저주파 선체 운동에 대

해 각각의 변위량이 달라 동력축의 축 어긋남을 야

기 시킬 수 있음을 알 수 있었다. 

3. 선체운동에 의한 엔진 및 감속기어의 

진동 변위 예측(동적해석)

이 절에서는 함 운동이 2 Hz 미만이라고 가정하고 

선체운동에 의해 가스터빈엔진 및 감속기어에 가해

지는 힘을 가스터빈엔진 및 감속기어의 자중 방향의 

Table 2 Displacement of gas turbine(unit : mm)

Conditions 0 degree 45 degree 
roll

45 degree 
pitch

GT-PORT
T 0.0745 9.15 0.00191
L 8.39 0.493 7.95
V 9.52 8.29 8.86

GT-STBD
T 0.088 9.14 0.0265
L 0.0038 1.68 8.04
V 9.7 5.31 8.98

Shaft end 
(PORT-GT 

side)

T 0.11 8.18 0.0578
L 1.18 0.0219 8.55
V 7.99 7.05 6.17

Shaft end 
(STBD-GT 

side)

T 0.0977 8.19 0.027
L 1.17 1.68 8.61
V 8.15 4.37 6.28

변화에 따른 힘만으로 가정하여 Fig. 2의 유한요소 

모델을 가지고 동적해석을 수행하였다.

Table 3 Displacement of reduction gear(unit : mm)

Conditions 0 degree 45 degree 
roll

45 degree 
pitch

GB
T 0.526 5.76 0.0506
L 0.526 0.423 7.39
V 6.51 4.51 3.39

Shaft end 
(PORT-GT 

side)

T 0.102 7.36 0.0663
L 1.18 0.0221 8.55
V 7.13 6.58 4.63

Shaft end 
(STBD-GT 

side)

T 0.102 7.36 0.0663
L 1.17 1.68 8.61
V 7.3 3.63 4.75

Table 4 Relative distance between output shaft of 
the gas turbine and input shaft of the re-
duction gear(unit: mm)

Conditions

Relative distance between GT output shaft 
and GB input shaft

PORT STBD
T L V T L V

0 degree 0.008 0.0000 0.86 0.0043 0.0000 0.85
45 degree 

roll 0.82 0.0002 0.47 0.83 0.0000 0.74

45 degree  
pitch 0.0085 0.0000 1.54 0.0393 0.0000 1.53

FGT
FGB

(a) 45 degree pitching condition

FGT FGT
FGB

(b) 45 degree rolling condition

Fig. 4 Force applied on the gear box and gas tur-
bine
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선체 운동에 대해 가스터빈엔진과 감속기어의 자

중에 의한 힘은 식 (6)과 같으며 45˚ 종방향 운동

(pitching) 및 횡방향 운동(rolling)을 고려하여 하중

의 방향을 각각 Fig. 4(a) 및 Fig. 4(b)와 같이 인가

하였다. 

   ×sin
   ×sin

(6)

여기서 , 는 선체운동에 의한 감속기어 및 

가스터빈의 자중에 의한 힘,  ,  감속기어와 

가스터빈의 질량, f는 선체운동 주파수이다.
동적해석은 식 (6)의 가진 주파수 f를 0.1~200 Hz

까지 변화시켰을 때에 대한 진동 변위를 주파수응답

해석(frequency response analysis)을 통해 계산(MSC. 
Nastran Sol. 108)하는 방식으로 수행하였다. 

Figs. 5~6은 해석결과 주파수에 따른 가스터빈엔

진 및 감속기어의 절대변위 및 상대변위 곡선이다. 
Fig. 5로부터 2 Hz 미만의 주파수에서의 가스터빈엔

진과 감속기어의 변위는 동위상임을 알 수 있으며 

Fig. 6의 상대변위 해석 결과로부터 2 Hz 미만의 변

위 계산값은 횡방향 운동 시 횡방향(transverse)으로 

0.82 mm~1.32 mm, 종방향 운동 시 수직방향(vertical)
으로 1.52 mm~2.18 mm임을 알 수 있다. 이러한 동적

해석 결과를 정적해석 결과인 Table 4와 비교해 보았

을 때 그 변위량이 유사함을 알 수 있다. 
따라서 2 Hz 미만의 선체진동은 이 범위 내에 고

유진동수가 없을 경우 질량 및 관성을 고려하지 않

고 단지 함 운동 방향에 따른 자중에 의한 힘의 변

화만을 고려한 정적해석 만으로도 충분히 진동 변

위를 예측할 수 있음을 알 수 있었다.

4. 실선 계측 결과 비교

전절에서 언급한바와 같이 선체 운동은 일반적으

로 매우 저주파에 나타나므로 2 Hz 미만의 주파수

로 나타날 것으로 판단되며, 이때 감속기어와 가스

터빈은 전절에서 수행한 고유모드 해석 결과로부터 

동위상으로 움직일 것으로 예측된다. 
이 연구에서 다루는 함정의 경우 가스터빈과 감

속기어는 개별 베드에 설치되어 있으며 마운트 시

스템 또한 다르기 때문에 가스터빈과 감속기어가 

(a) 45 degree rolling at transverse direction

(b) 45 degree pitching at vertical direction

Fig. 5 Vibration displacement(r.m.s) of the coupling 
shaft on the gear box and gas turbine side

동위상으로 움직이는 저주파 선체 운동에 대해 각

각의 변위량이 다를 수밖에 없으므로 동력축의 축
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(a) 45 degree rolling

(b) 45 degree pitching

Fig. 6 Relative displacement (r.m.s) of the coupling 
shaft

Fig. 7 Accelerometer position

어긋남을 야기 시킬 수 있다. 따라서 감속기어의 축 

베어링 단에 대한 가스터빈의 축 베어링 단에서의 

상대변위를 측정하기 위해서 Fig. 7과 같이 각 베어

링 상부에 가속도계를 3축으로 설치하였다. 가속도계

는 Dytran사의 Type 3184E를 사용하였으며 종방향, 
횡방향 및 수직방향의 가속도를 측정하고 이를 적분

기를 통해 두 번 적분함으로써 변위를 구하였다. 
가속도계 특성상 1 Hz 미만의 신호는 신뢰성이 떨

어지므로 이는 고주파 통과 필터(high pass filter)를 

(a) Ship speed = 28 knots

(b) Ship speed = 33 knots

(c) Ship speed = 38 knots

(d) Ship speed = 41 knots

Fig. 8 Displacement at the direction of transverse 
(r.m.s)

이용하여 제거하였다. 따라서 측정 신호는 1~2 Hz 
주파수 범위에 대한 각 베어링부에서의 측정된 변위 

및 감속기어 베어링 단에 대한 가스터빈엔진 베어링 

단에서의 축 상대변위이며 이들 측정값은 Fig. 8과 

같다. Fig. 8에서 알 수 있듯이 함의 선체 운동에 
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대해 감속기어 및 가스터빈엔진의 절대 변위는 크

나 이들 진동을 동위상으로 가정하면 상대변위가 

크지 않음을 확인할 수 있으며 최대 변위는 38노트

에서 횡방향으로 최대 2 mm 이내임을 파악할 수 

있었다. 상대변위 예측결과를 2절의 정적해석 결과 

및 3절의 동적해석 결과와 비교해 보면 상대 변위

량의 예측값과 실험값이 유사함을 알 수 있으며 이

로부터 저주파 선체운동에 의한 감속기어와 가스터

빈의 변위를 동위상으로 가정하여 정적해석을 통해 

구하더라도 큰 무리가 없음을 유추할 수 있었다.

5. 결  론

이 연구에서는 공통 베드가 아닌 개별 베드위에 

유연 마운트로 지지된 가스터빈엔진과 감속기어에 

대해 저주파 횡방향 운동(rolling) 및 종방향 운동

(pitching) 시 이들의 상대변위로 인해 발생되는 축 

어긋남을 예측하고 이를 실험을 통해 검증하였다.
저주파 함 운동에 따른 가스터빈엔진과 감속기어

의 상대변위 예측은 함 운동주파수가 계의 고유주

파수보다 어느 정도 낮은 경우 질량 및 관성항의 

영향을 무시하고 단순히 가스터빈엔진 및 감속기어

의 자중에 대한 정적해석만으로 예측 가능함을 동

적해석과의 비교 및 실험결과와의 비교를 통해 알 

수 있었다.
해석 및 실험을 통해 저주파 함 운동에 대해 이 

논문에서 다루는 함정의 가스터빈엔진과 감속기어

의 상대변위는 최대 2.0 mm까지 발생할 수 있음을 

알 수 있었다. 일반적으로 공통베드위에 감속기어와 

엔진이 같이 설치될 경우 이러한 상대변위가 발생

하지 않으므로 보다 강건한 설계가 가능할 것으로 

예측된다. 따라서 향후 설계, 건조되는 함정에 대해 

이러한 공통 베드 적용을 심도 있게 검토해야할 것

으로 판단된다.  

후  기

이 연구 논문은 국방기술품질원 자체 검토 결과 

군사보안상 문제가 없음을 확인함.
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