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            Abstract
          
        

        
          본 연구는 선박용 추진동력을 제어하는 유압작동식 습식, 다판 마찰클러치 조립축의 운용중 발생된 크랙현상에 대한 원인분석 내용을 수록하였다. 클러치 손상은 클러치 조립축의 크랙에 기인된 윤활 및 냉각 오일과 클러치 제어용 오일의 누설로 인한 슬립, 발열이 원인임을 연구한 바 있다. 본 연구에서는 클러치 조립축의 크랙이나 절단이 발생된 동형선박의 사례를 조사, 분석한 결과, 클러치 조립축은 해석 대비 클러치 축으로 과도한 비틀림진동 토크가 입력되어 고주기 피로에 의해 파괴되었다. 크랙은 키이웨이 홈 부위에서 시작되어 45°각도로 나선형으로 진행되었으며, 크랙이 확장됨에 따라 컵과 콘형(Cup and cone type)의 형태로 절손되었다. 실선 비틀림 진동 계측결과 토크 변동은 MIL-STD-167-2에 규정된 비틀림진동 기준을 초과하였으며, MIL-STD-17859D에 규정된 감속기어 축 안전율을 초과하였다. 선박 추진용 클러치축 입력단에 고무 탄성커플링을 설치할 경우, 비틀림진동이 설계단계의 해석대비 계측결과 강성이 큰 경우가 발생되어 크랙이나 절단사고를 일으킬 수 있다. 따라서, 크랙이나 절단사고를 예방하기 위해서는 설계단계의 피로강도 해석과 시운전 단계의 비틀림진동 계측 및 평가가 수행되어야 한다.

        

        
          
            초록
          
        

        
          This paper provides a root-cause analysis of the cracks in hydraulically actuated, wet-type, multi-disc friction -clutch shaft in running ships. It was previously determined that the root causes of clutch failure were slipping and heating caused by leaking clutch-control oil and cooling oil due to a crack in the clutch shaft assembly. Investigating a series of ships revealed that the clutch shaft-assembly cracks or fracture were caused by excessive torsional vibrations or torque inputs and were ultimately fractured by high-cycle fatigue. The crack initiated around the keyway, extended spially for 45º, and ended with a cup-and-cone-type fracture. The torque variation exceeded the military standard for mechanical vibrations of shipboard equipment (MIL-STD-167-2) torsional vibration limit, and the reduction-gear-shaft safety value was less than the criterion in military standard for propulsion gear assemblies (MIL-STD-17859D). If a rubber elastic coupling was installed at the inlet side of the clutch shaft in a ship-propulsion system, the clutch shaft could fracture or undergo crack damage from excessively greater stiffness than the design-stage analysis allowed for. Thus, a fatigue analysis at the design stage and a torsional-vibration measurement and evaluation at the sea-trial stage should be conducted to protect the clutch shaft from fractures or crack damage.
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      1. 서 론
      선박용 클러치는 디젤엔진의 동력을 추진기로 전달하는 과정에서 동력을 차단하고 전달하는 목적으로 설치되는 선박 추진축계의 주요 구성품이다.

      선박 축계용 유압작동식, 습식, 다판 마찰클러치는 허브, 내부판(Inner plate, Disk)과 외부판(Outer plate, Friction plate)으로 구성된 마찰판과 마찰판을 유압으로 압축시키는 피스톤과 유압실린더, 분리용 스프링, 클러치하우징과 저압의 냉각, 윤활용 오일 및 고압의 제어용 오일계통의 유압시스템 등의 주요 부품으로 구성되어 있다.

      클러치 허브에는 디젤엔진으로부터 입력되는 동력을 클러치로 전달하고 클러치를 지지하는 클러치 축이 조립된다.

      선박 운용중 감속기어에 내장된 다판 클러치에서 클러치 분리상태에서도 출력축이 회전하는 현상과 클러치를 내장한 감속기어 하우징 부위에서 연기발생 현상 등으로 감속기어 및 클러치를 분해조사한 결과, 마찰판이 고착, 손상이 되었고, 비파괴시험 결과 클러치 허브와 조립되는 부위의 클러치 축에서 크랙(Crack)이 관찰되었다.

      클러치 고장연구와 관련하여 선박용 유압클러치 사고사례,사고유형과 원인을 연구하였으며[1], 선박 추진용 유압작동식 다판마찰클러치의 고착현상 고장탐구[2], 차량용 클러치 시스템의 고장사례와 클러치 디스크의 불규칙 진동에 의한 디스크 파손 등에 대한 연구가 수행되어 왔다[3][4].

      선박 추진용 유압작동식 다판마찰클러치의 고착현상 고장탐구[2]에서는 유압작동식 다판 마찰클러치의 고착현상에 대한 마찰판 고착원인을 분해조사 및 손상내용을 중심으로 원인을 연구하였고, 본 연구에서는 선박 추진용 유압작동식 다판마찰클러치의 고착현상 고장탐구[2] 결과, 마찰판 고착의 원인이 된 클러치 조립축 크랙 발생의 원인에 대한 연구를 수행하였다.

    

    

  
    
      2. 본 론
      
        2.1 고장탐구 방법
        유압작동식 습식, 다판클러치의 마찰판 손상조사 시 발견된 클러치허브 조립부의 클러치 조립축 크랙현상에 대한 원인분석을 위해 피시본(Fish bone)형 고장진단법을 사용하여 원인분석 연구를 실시하였으며, 고장요인도는 Figure 1에 나타내었다.

        
          
          

          Figure 1: 
				
          

          
            Fish bone tree of clutch shaft crack
          
          

          

        

      

      
        2.2 크랙 기술조사, 시험
        선박의 디젤엔진 추진체계는 2기 2축의 물분사추진기 추진시스템으로써 각 시스템은 고속 4행정 디젤엔진, 고무탄성커플링, 수직이심형 클러치 내장형 감속기어, 습식 다판클러치, 추진축계와 물분사추진기로 구성된 고속에 적합한 추진체계이다.

        Figure 2에는 비파괴시험 결과 클러치의 허브와 조립되는 클러치 축의 조립부 크랙상태를 나타내었다.

        
          
          

          Figure 2: 
				
          

          
            Crack of clutch assembled shaft
          
          

          

        

        비틀림진동 토크는 직진 및 지그재그 기동 실선 해상항해 시 고무 탄성커플링과 클러치축 입력단에서 엔진회전수에 따라 계측하였다.

        고무 탄성커플링은 직렬 3열 형식의 “V”사 제품으로, 디젤엔진 출력단과 클러치축 사이에 설치되어 있고, 고무 탄성커플링의 강성 검증시험은 커플링 제작사 시험설비에서 실시하였다.

      

      
        2.3 클러치 조립축 크랙 원인분석
        
          2.3.1 클러치 조립축 크랙 원인
          클러치 고착현상 관련 고착의 진행 및 확대 범위는 호선 별로 일부 상이하나, 동일하게 개발 및 설계된 동형선박에서 유사한 현상이 발생되었으며, Table 1에는 클러치 고착 관련 클러치 축 크랙 또는 절손사례와 손상발생시의 디젤엔진 운용시간을 나타내었다.

          
            Table 1: 
				
            

            
              Running hours of diesel engine
            
            

          

          
            
              
                	Case of clutch sticking, clutch shaft crack or fracture
                	Running hours
              

            
            
              	Vessel A No.1 clutch hub scratch, shaft fracture
              	4,854 Hr
            

            
              	Vessel B No.2 clutch sticking, shaft fracture
              	4,941 Hr
            

            
              	Vessel C No.2 clutch hub scratch, shaft fracture
              	5,471 Hr
            

            
              	Vessel D No.1 clutch sticking, shaft crack
              	8,340 Hr
            

            
              	Vessel E No.1 clutch sticking, shaft fracture
              	4,312 Hr
            

            
              	Vessel F No.1 clutch hub scratch, shaft fracture
              	5,220 Hr
            

            
              	Vessel G No.2 clutch hub scratch, shaft fracture
              	5,700 Hr
            

          

          

          감속기어 클러치 조립축 크랙발생 및 손상의 원인은 선도선박 및 후속선박의 조립축(재질 : 826M40, Nickel Chromium Molybdenum, 평균 인장강도 : 968.6N/㎟) 손상 파단면 분석을 포함한 원인분석 결과, 컵과 콘(Cup and Cone)의 형태로 발생하였으며 키이웨이(Keyway)에서 시작된 균열이 나선(Sprial) 형태로 진전, 파단면 관찰결과 균열진전은 전형적인 비틀림 피로(Torsion fatigue)에 의해 발생되었고, 108 이상의 피로사이클을 겪은 고주기피로(HCF, High Cycle Fatigue) 특성을 보였으며, 소재상의 문제는 없없다[5][6].

          아울러, 최초 크랙은 응력이 집중되는 부위인 키이웨이 홈에서 발생 후 주응력방향인 45°방향으로 진행후 파단되었고, 피로균열임을 나타내는 비치마크(Beach mark)가 선명히 관찰되었으며, 전자현미경(SEM) 분석결과 특이사항은 발견되지 않는 것으로 분석되었다[5][6].

          Figure 3에는 클러치 조립축 크랙 발단부 및 피로에 의한 비치마크를 나타내었다.

          
            
            

            Figure 3: 
				
            

            
              Crack initiation and beach mark of shaft [6]
            
            

            

          

          Figure 4에는 축 표면의 미세구조, Figure 5에는 축 표면의 0.25R 위치 내부 축 표면의 미세구조 관찰 사진을 나타내었다. 전형적인 Band Structure를 보여주고 있으며 표면과 내부 미세조직의 차이가 크지않은 균일한 특성을 나타내는 것으로 보고되었다[6].

          
            
            

            Figure 4: 
				
            

            
              Microstructure of shaft surface [6]
            
            

            

          

          
            
            

            Figure 5: 
				
            

            
              Microstructure of 1/4R internal shaft [6]
            
            

            

          

          Figure 6에는 클러치 허브와 조립된 크랙부 주위의 프렛팅이 발생한 축 표면의 조립축과 축 표면의 미세 구조, Figure 7에는 프렛팅부 단면의 미세구조, Figure 8에는 프렛팅부 에너지분산형 분광분석(EDS)결과를 나타내었다.

          
            
            

            Figure 6: 
				
            

            
              Microstructure of shaft surface fretting [5]
            
            

            

          

          
            
            

            Figure 7: 
				
            

            
              Microstructure of shaft surface section on fretting [5]
            
            

            

          

          
            
            

            Figure 8: 
				
            

            
              Analysis of energy dispersive spectrometry on shaft surface fretting [5]
            
            

            

          

          축 표면 프렛팅부를 분석한 결과 산화물이 검출되었고, 전체적으로 대략 15㎛ 내외의 핏팅(Pitting)이 발생되어 있음이 관찰되었는데, 피로균열의 시작은 Figure 3에서와 같이 축 표면이 아닌 키이웨이 안쪽에서 시작되었으므로 축표면의 핏팅(Pitting)은 피로균열의 시작과 직접적인 연관은 없다고 평가되었다[5].

          Figure 9에는 앤시스(ANSYS)에 의한 클러치 축의 응력분석 결과를 나타내었으며, 키이 홈에서 최대 응력값(294.4Mpa)이 발생되었다.

          
            
            

            Figure 9: 
				
            

            
              Stress analysis of cracked shaft [6]
            
            

            

          

          Figure 10에는 크랙이 진행, 확장되어 컵과 콘(Cup and cone)의 형태로 비틀림 피로파괴가 발생된 동형선박 클러치 축의 전형적인 파손면 형태를 나타내었다.

          
            
            

            Figure 10: 
				
            

            
              Typical cup and cone type torsion fatigue fracture of clutch shaft
            
            

            

          

        

        
          2.3.2 고무 탄성커플링 적용 선박의 비틀림진동 전달특성 고찰
          클러치 고착이 발생된 선박의 디젤엔진과 감속기어 클러치 조립축 사이에는 Figure 11의 좌측에 나타낸 바와 같이 3개의 고무열이 직렬로 연결된“V”사의 고무 탄성커플링(Rato 333ZYY)이 설치되었다.

          
            
            

            Figure 11: 
				
            

            
              Configuration of rubber elastic coupling, valcan rato 333 and valcan rato 312
            
            

            

          

          고속 4행정 디젤엔진 선박 추진시스템에서 강성이 크고 감쇄성능이 낮은 고무블록(Rubber block)형 탄성커플링을 감속기에 설치한 경우, 비틀림 진동토크가 일반 고탄성커플링과는 달리 고무블록을 통해 차단되지 못하고 프로펠러축까지 MCR 전달토크의 57% 수준으로 그대로 전달되며, 선박이 조류와 역방향으로 항해시는 최고 73%에 달하는 경우도 있다[7].

          로이드 선급에서는 상용운전 영역에서 비틀림진동 토크가 전달토크의 35%를 초과하지 않도록 추천하고[7], 미 군사규격 MIL-STD-167-2 type Ⅲ(비틀림 진동)에서는 최대 정격토크의 25% 이하를 요구[8]하고 있음을 감안할 때, 고무 탄성커플링 적용 선박은 이론적 해석에 의한 검증에 추가하여, 함정시운전시 실선 비틀림진동 계측 및 시운전평가의 필요성이 있다.

          고무 탄성커플링이 적용된 클러치 고착발생 선박의 경우에도 동형선박에 대한 실선 비틀림진동 계측결과, 직진항해 시 최고 33.4%, 지그재그 기동시 최대 정격 토크의 36%에 달하는 선박도 있어 미 군사규격 기준치 25%를 초과하였다.

          커플링 강성(0.569MN/rad)은 최초설계시에는 카탈로그 제시값을 사용, 고무 커플링의 비선형적인 특성을 감안하여 커플링 강성이 제시값의 70~135%까지 변한다고 가정하였으며, 커플링 강성 실험결과 해석과 실험의 오차가 크고, 커플링 강성을 150~180%까지 더 증가시킨후 비틀림진동을 해석할 경우 시험결과와 해석결과가 일치된다[9]. Figure 12는 고무 탄성커플링의 강성이 70%∼135%일때의 클러치 입력축의 진동토크의 계산값과 측정값을 나타내었으며, Figure 13에는 고무 탄성커플링의 강성이 70%∼135%일때의 클러치 입력축의 진동 토크의 계산값과 측정값을 나타내었다.

          
            
            

            Figure 12: 
				
            

            
              Vibratory torque at the reduction gear input shaft from calculation and measurement when the coupling stiffness is 70%~135% [9]
            
            

            

          

          
            
            

            Figure 13: 
				
            

            
              Vibratory torque at the reduction gear input shaft from calculation and measurement when the coupling stiffnessis 135%~180% [9]
            
            

            

          

          이에따라, 고무 탄성커플링을 적용하는 고속 4행정 디젤엔진 선박 추진시스템에서는 감속기를 통해 전달되는 진동토크가 이론적인 해석결과보다 커서 감속기어로 전달되는 진동토크의 차단을 기대할 수 없으므로 감속기어 안전성 확보를 위해 설계시 피로강도 해석이 필요한 것으로 판단된다[7].

        

        
          2.3.3 비틀림진동 토크 해석 및 실선 측정 결과 고찰
          동형선박 4척에 대해 실선 추진축계 비틀림진동 측정 및 분석결과 크랙 손상이 발생된 감속기어 클러치축 입력단측에서 초기설계값(토크변동율 4kNm) 대비 과다한 비틀림진동 토오크가 입력되었다. Table 2에는 클러치 축에 입력되는 최대 비틀림진동 해석결과를 나타내었다. Table 3에는 MIL-STD-167-2 Type Ⅲ에 의한 조립축에 입력되는 비틀림 진동 기준 및 실선 최대 비틀림진동 계측결과를 나타내었으며, 대부분 기준을 초과하였다.

          
            Table 2: 
				
            

            
              Analysis value of initial design stage
            
            

          

          
            
              
                	Results of analysis
              

              
                	Applied ship and codition
                	Max. torsional vibratory torque
              

            
            
              	ㅇ Leading ship note1)
              	4.8kNm@930rpm
            

            
              	ㅇFollow ship coupling, warm condition
              	4.0kNm@930rpm
            

            
              	ㅇFollow ship coupling, nominal condition
              	6.0kNm@1,020rpm
            

            
              	ㅇFollow ship coupling, stiffiness condition
              	11.4kNm@1,100rpm
            

          

          

          
            Table 3: 
				
            

            
              Measurement value of sea trial at maximum torsional vibration torque
            
            

          

          
            
              
                	Result of measurement(normal firing condition) (MIL-STD-167-2 Type Ⅲ requirement : Below 25%(10.7kNm) of Max. nominal torque )
              

            
            
              	Vessel No
              	Measurements result of max. torsional vibratory torque
            

            
              	Straight voyage
              	Zigzag voyage
            

            
              	Vessel H
              	8.1kNm@940rpm
              	12.5kNm@1323rpm
            

            
              	Vessel I
              	14.4kNm@1319rpm
              	15.4kNm@1319rpm
            

            
              	Vessel J
              	13.8kNm@1320rpm
              	11.2kNm@1065rpm
            

            
              	Vessel K
              	11.2kNm@1140rpm
              	13.3kNm@1170rpm
            

          

          

          크랙이 발생된 고무 탄성커플링 적용 고속 4행정 디젤 엔진선박 추진시스템에서 감속기어로 진동토크의 과다 입력에 의한 감속기어 클러치 조립축의 안정성에 대한 분석도 필요하다.

          Figure 14에는 엔진속도 변화에 따른 비틀림 진동 토크 측정결과를 나타내었다.

          
            
            

            Figure 14: 
				
            

            
              Torsional vibratory torque compare to engine speed for a follow ship
            
            

            

          

        

        
          2.3.4 설계 요구조건 대비 건전성 고찰
          클러치 조립축에 대한 동형선박 실선 비틀림진동 및 횡진동 계측값을 기준하여 진동 피로분석 결과, 축의 안전율은 감속기어장비 미 군사규격인 MIL-G-17859D[10]에서 제시하는 기준치인 1.75를 만족하지 못하였고, 특정 회전수에서는 안전율이 1.0에 근접하였으며, 해상상태, 선박 운용조건 등에 따라 추가적인 하중의 발생에 의한 안정도 부족으로 고주기피로에 의하여 발생된 것으로 강하게 예측되어, 정적하중하에서의 노치팩터를 0.15로 고려하여 고주기 피로파손 예방의 설계반영이 필요한 것으로 판단되었다[11].

          또한, MIL-STD-167-2의 특수성능(비틀림 진동) 규격에서 요구하는 비틀림 최대 변동응력(Mpa)은 인장강도/25로 39.24Mpa 이하이나, Table 4, Table 5에 나타낸 바와 같이 설계시의 최대변동 응력이 기준을 초과하였다.

          Table 4, Table 5에는 선도선박 및 후속선박의 설계요구조건 대비 설계건전성 여부를 나타내었다.

          
            Table 4: 
				
            

            
              Design soundness compare to requirements for leading ship
            
            

          

          
            
              
                	Item
                	First design
                	Leading ship
              

            
            
              	Dynamic stiffiness of rubber elastic coupling (compare to nominal %)
              	-
              	70%
            

            
              	Max. alternating torque(kNm) of MIL-STD-167-2 : 25%(below 10.7 kNm) of max. torque
              	2.135
              	4.8
            

            
              	Max. alternating stress (Mpa) of MIL-STD-167-2 : tensile strength /25(below 39.24Mpa)
              	19.3
              	43.5
            

            
              	Safety rate of fatigue, MIL-G-17859D (standard: safety rate above 1.75)
              	2.78
              	2.49
            

          

          

          
            Table 5: 
				
            

            
              Design soundness compare to requirements for follow ships
            
            

          

          
            
              
                	Item
                	First design
                	follow ship
              

            
            
              	Dynamic stiffiness of rubber elastic coupling (compare to nominal %)
              	-
              	70%
              	100%
              	135%
            

            
              	Max. alternating torque(kNm) of MIL -STD-167-2 : 25% (below 10.7kNm) of max. torque
              	2.135
              	4.0
              	6.0
              	11.4
            

            
              	Max. alternating stress(Mpa) of MIL –STD-167-2 : tensile strength/25 (below 39.24Mpa)
              	19.3
              	36.2
              	54.3
              	103.2
            

            
              	Safety rate of fatigue, MIL-G-17859D (standard : safety rate above 1.75)
              	2.78
              	2.82
              	2.01
              	1.19
            

          

          

          Figure 15에는 엔진회전수 변화에 따른 비틀림진동 응력을 나타내었다.

          
            
            

            Figure 15: 
				
            

            
              Alternating torsional stress compare to engine speed for a follow ship
            
            

            

          

          고무 탄성커플링을 적용하는 고속 4행정 디젤엔진 추진 시스템에서는 클러치 고착 및 고강도강인 감속기어 입력축의 고주기피로에 의한 크랙과 절손사고를 방지하기 위하여, 설계단계에서 고주기 피로파손에 대한 안전율을 충분히 확보 할 필요가 있다.

          유체감쇠커플링은 고탄성 판스프링과 감쇠력이 좋은 유체를 이용하여 고무 탄성형보다 5~10배 정도의 큰 감쇠능력을 발휘할뿐만 아니라, 비틈진동댐퍼 역할도 동시에 수행할 수 있다[12].

          Figure 16에는 엔진회전수 변화에 따른 클러치 축의 안전율을 나타내었다.

          
            
            

            Figure 16: 
				
            

            
              Safety rate of clutch shaft compare to engine speed for a follow ship
            
            

            

          

          따라서, 고무 탄성커플링을 적용하는 고속 4행정 디젤엔진 추진시스템에서는 클러치 고착 및 고강도강인 감속기어 입력축의 고주기피로에 의한 크랙과 절손사고를 방지하기 위하여 설계단계에서 고주기 피로파손에 대한 안전율을 충분히 확보할 필요가 있다.

          진동, 충격 등 특수성능이 요구되는 선박의 경우 유체감 쇄커플링을 우선적으로 적용하여 비틀림진동 손상사고 위험을 방지할 필요성이 있다.

          또한, 선박 운용단계에서의 추진 동력전달장치 고장을 방지하기 위해서는 장비선정 시에 디젤엔진, 감속기어, 탄성커플링, 추진축 및 프로펠러, 추진기관 제어체계 등 긴밀한 연동과 협조가 요구되는 장비는 디젤엔진제작사에서 일괄적으로 공급토록 하고, 디젤엔진, 감속기어, 추진축 및 워터젯추진기는 관급을 도급으로 전환하여 효과적인 추진체계 연동작업이 수행되어야 할 것으로 판단된다.

          감속기어 입력단에 설치된 디젤엔진 발칸 커플링은 Figure 11의 우측에 나타낸 강성(0.288MN/rad)이 낮은 모델(Rato 312ZYY)로 변경, 변경품을 적용하여 클러치 고착이 발생된 선박에 장착하여 시운전 및 비틀림진동을 계측하였으나, 고속에서 디젤엔진 횡방향 비틀림 고유 진동수와 공진이 발생, 고속운항 영역에서 비틀림 진동이 증폭되는 부작용이 발생되어 적용이 난이하였다.

          클러치 조립축 크랙발생 관련 조립축은 축 안전율 증가를 위해 축경을 130mm에서 145mm로 15mm를 증대하고, 키이웨이부 라운드를 0.6mm에서 1.7mm로 증대하여 응력 집중을 완화하여 적용 및 기술변경을 완료하였다.

        

      

    

    

  
    
      3. 결 론
      선박 추진용으로 사용되는 유압작동용 습식(Wet type), 다판 마찰클러치의 클러치 축 크랙현상에 대한 고장탐구 결과는 아래와 같다.

      
        	(1) 조립축의 표면 크랙은 입력축 최대 비틀림진동 토오크가 해석값 대비 실선 측정값 입력과다로 키이웨이 하부모서리부에서 응력이 집중, 키이웨이에서 발생된 크랙이 45°의 주응력방향으로 크랙이 확대되면서, 8,340시간 운용후 고주기 피로파괴(6.6×109 Cycles)에 의해 발생된 것으로 판단된다.
클러치 조립축의 크랙은 크랙상태에서 추가 운전시 크랙의 확대에 따라 어떤 순간 급격한 절손이 발생될 것으로 예상된다.


        	(2) 고무 탄성커플링을 통하여 동력이 전달되는 선박 추진용 클러치 축에는 비틀림 진동 토크가 설계(4.0kNm) 대비 직진항해시 약 2.0~3.6배, 지그재그 항해시 약 2.8~3.85배 수준으로 과다하게 입력되었다.
MIL—STD-167-2 기준 대비 직진항해 시는 약 1.05~1.34배, 지그재그 항해 시는 약 1.05 ~1.35배 수준으로 초과되어 입력되었다.


        	(3) 고무 탄성커플링을 적용하는 고속 4행정 디젤엔진 추진체계에서 고무의 비선형적 특성을 고려한 감속기어 클러치 조립축의 비틀림 진동토크 과다입력으로 인한 고주기 피로파괴 예방을 위하여, 설계시 피로강도 해석을 통한 충분한 안전율을 확보하고, 함정 시운전시 실선 비틀림 진동 계측을 통한 평가의 필요성이 있다.


        	(4) 선박의 고속화, 소형화, 경량화, 적재량 증가 및 내진성, 진동, 수중폭발 내충격성, 수중방사소음 감소와 성능 요구조건 다양화 추구에 따른 디젤엔진, 감속기어 등의 장비류 탄성지지, 축계 고무 탄성커플링 적용과 디젤엔진, 클러치 및 감속기어의 컴팩트화는 운용단계에서 고장발생시 특수성능(진동, 소음, 충격) 요구조건 충족, 장비 내구성, 체계연동 공진, 기동성능 요구조건, 중량, 속도, 백업시스템 등의 제한요소가 많아 해결방안 연구 및 적용이 제한되는 경우가 빈번하게 발생되고, 비용증가를 초래하므로 탐색개발 및 체계개발시의 전문성이 요구된다.


      

    

    

  
    
      후 기
      본 연구결과는 민,형사상 법적분쟁 근거자료로 사용할 수 없으며, 군사보안상 문제가 없음을 확인하였음.

    

    

  
    
      Notes
      
        1) 선도선박 대비 후속선박 축계 및 워터젯추진기는 국내개발 장비로 장비 및 제작사가 변경됨
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