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ARTICLE INFO ABSTRACT
Article history: Mechanical failure and noise due to vibration are problems associated with a 

high-speed winder when operated at a higher operation speed at an industrial site. 
Such a phenomenon is due to resonance owing to the close proximity of the 
operating speed and natural frequency of the winder. In order to solve this 
problem, a design to avoid resonance is required. A design is proposed to avoid 
natural frequencies near the operating speed (17,000 rpm). In this paper, the 
design parameters of a high-speed winder are defined with a manufacturer. 
Modal analyses were performed by changing design parameters using ANSYS to 
obtain the natural frequencies. In order to analyze deformation when a high-speed 
winder with an unbalanced mass was rotated at the operational speed, simulations 
for harmonic excitation were performed.
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1. 서 론
산업현장에서 고속 와인더의 작동 회전수가 증가하는 추세에 

따라 고속 회전시 와인더의 진동에 따른 기계적 결함이나 소음의 

문제가 대두되고 있다. 이는 와인더의 작동속도와 고유진동수가 

근접하여 공진이 일어나는 것이 원인으로 알려져 있다. 공진현상

이란 외력의 가진 주파수가 시스템의 고유진동수와 일치하여, 진
폭이 크게 증가하는 것이다. 해석에 사용된 와인더의 경우, 실을 

생산하는 산업현장에서 많은 양의 실을 감기위해 사용되는 고속 

와인더로써 공진 현상이 발생하면 감기던 실이 엉켜서 불량이 발

생하거나 생산속도를 지연 시킨다. 이를 해결하기 위해 공진회피

를 고려한 설계가 요구된다[1]. 고속 와인더의 경우, 복잡한 부품으

로 구성되어 있어 많은 고유진동수를 가지고 있기 때문에, 모든 

영역에서 공진주파수를 회피하기에 어려움이 있어 주로 작동속도 

부근의 주파수를 회피하는 설계가 이루어진다[2]. 따라서 고속 와

인더의 설계변수를 변화시켜 공진회피가 가능한 설계 방안을 확

보하는 것이 요구된다. 
본 연구에서는 고속 와인더의 유한요소 해석모델의 확립을 통

해 공진을 회피하는 설계방향을 목적으로 하고 있다. 이를 위해 

다음과 같은 단계적인 목표를 제시하였다. 첫째, 다양한 설계변수

를 적용시킨 고속 와인더의 모드해석(modal analysis)을 통해 공

진회피가 가능한 설계변수들을 확인하고자 한다. 둘째, 불평형 질
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Fig. 1 Sectional configuration of a high speed winder with more 
than 70 components

Fig. 2 Meshed FE model through simplification process

Fig. 3 Boundary conditions for the FE analysis of a high speed 
winder

Fig. 4 Rotating conditions for the FE analysis of a high speed 
winder

량을 부여한 고속 와인더의 강제진동해석을 위해, 조화가진 해석

(harmonic excitation simulation)을 수행하여 실제 와인더의 변

형에 미치는 영향을 분석하고 최종적으로 가장 효과적인 설계 방안

을 제시하는 것에 목적이 있다.

2. 유한요소 모델링(FE Modeling)
해석 대상인 고속 와인더는 Fig. 1과 같이 약 70종이 넘는 부품

으로 구성되어 있어, 모든 부품을 모델링 하여 해석에 적용하기에

는 무리가 있다[3]. 따라서 기계공학적 가정과 해석시간의 효율성을 

위해 Fig. 2와 같이 모델링(modeling)의 단순화를 하였다. 해석결

과에 영향이 적은 모서리, 라운드, 나사 구멍, 소형 부품을 생략하

여 쉘(shell), 지지대(supporter), 전방 축(front shaft), 후방 축

(rear shaft), 베어링(bearing) - BN35, BN30, 6004 등 총 9개의 

부품으로 구성된 모델링을 적용했다.

3. 모드해석(Modal Analysis) 
3.1 해석 이론
진동 해석시 적용되는 운동방정식은 식 (1)과 같다. 여기서 

은 질량행렬,  는 감쇠행렬, 는 강성행렬, 는 변위벡터, 
는 외력의 벡터를 의미한다[4].

    (1)

일반적인 모드해석의 경우 식 (2)와 같이 감쇠행렬은 0이 되며, 

외력 또한 생략 가능하다.

   (2)

3.2 해석 조건
Fig. 3에서 지지대부는 와인더 회전 시 완벽하게 고정되어 있

는 부분이므로 모든 방향에 대해 자유도를 구속하였다. 또한, 모
터와 연결되어 있는 후방 축 면은 축방향인 Y방향으로 자유도를 

구속하여 회전은 자유로우나, 축 방향 이동을 구속시켰다. 그리고 

Fig. 4에서 +Y축을 기준으로 반시계 방향으로 회전조건을 부여

하였다. 그리고 1~18단계의 가속구간을 정하여 104.72 rad/s에
서 1,885 rad/s까지 가속한다[5].

3.3 설계 변수
고속 와인더의 4가지 설계 변수는 쉘 외경증가, 열 박음부 길

이 ․ 위치 변화, 베어링 위치변화이다[6]. Fig. 5는 쉘 외경 증가 모델

을 나타내며 Table 1에서 96 mm를 기준으로 쉘의 외경을 5, 10, 
15 mm 씩 증가 시켰다. 열박음 이란 가열 끼워 맞춤이라 하며 축

의 외경보다 다소 작은 내경을 가진 구멍과 축을 결합함에 있어, 
구멍을 가열 팽창시킨 후 냉각 수축을 통해 끼워 맞춤으로써 축을 

밀착, 기밀 유지를 우수하게 하는 방식이다[7].
고속 와인더에서 열박음부는 쉘의 내경과 전방 축이 결합되는 

부분을 나타낸다. Fig. 6과 7은 열박음부의 위치와 길이 변화 모
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No. Movement [mm] Direction Changing parts
1 50 mm Front

Shell,
Supporter,
Rear shaft

2 100 mm Front
3 150 mm Front
4 50 mm Rear
5 100 mm Rear
6 150 mm Rear

Table 2 Variations of locations of thermal insert part as one 
of design parameters

Fig. 7 FE models by the change of lengths of thermal insert 
parts

No. Length [mm] Direction Changing parts
1 50 mm Front

Shell,
Supporter,

Front shaft,
Rear shaft

2 100 mm Front
3 50 mm Rear
4 100 mm Rear
5 50 mm Both
6 100 mm Both

Table 3 Variations of lengths of thermal insert part as one of 
design parameters

 

Fig. 8 FE models by the change of locations of bearing

Fig. 5 FE models by increasing the outer diameter of the shell

No. Outer diameter [mm] Changing parts

 1 96 mm

Shell only
 2 101 mm 
 3 106 mm
 4 111 mm

Inner diameter of the shell is fixed to 88 mm

Table 1 Variations of the outer diameter of the shell as one 
of design parameters

Fig. 6 FE models by moving locations of thermal insert parts

Surface:F...RT001
Diameter 96 mm
Radius 48 mm

Surface:F...RT001
Diameter 101mm
Radius 50.5mm

Surface:F...RT001
Diameter 106 mm
Radius 53 mm

Surface:F...RT001
Diameter 111 mm
Radius 55.5 mm

델을 나타내며, Table 2는 열박음부의 길이는 변화하지 않고, 전
방 축(front shaft)과 후방 축(rear shaft)의 길이 변화를 통해 변

화하는 열박음부의 위치와 방향을 나타내며, Table 3는 Table 
2와 다르게 열박음부 자체의 길이와 방향변화를 나타냈다. 마지

막 설계변수는 Fig. 8인 베어링의 위치 변화이며, 전방 축과 결합

된 베어링 중 맨 앞에 있는 베어링 BN35를 기준으로 길이가 변

화하였다.

3.4 해석 결과
4가지 설계변수를 단독적으로 또는 복합적으로 변화시킨 값

들을 적용하였다. 본 해석의 결과를 기술하면 다음과 같다. 쉘 
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No. Movement [mm] Direction Changing parts
1 50 mm Rear

Supporter,
Front shaft,
Rear shaft

2 100 mm Rear
3 150 mm Rear
4 200 mm Rear
The change of location based on the front bearing BN35

Table 4 Variations of locations of bearing as one of design 
parameters

Table 5 Comparison of the 3rd natural frequency and operating 
speed of a high speed winder by modal analysis

No. Modeling The 3rd
natural frequency

A
1. Bearing location-200 mm 205 Hz
2. Bearing location-150 mm 231 Hz
3. T.I.P location (front-50 mm) 236 Hz
4. Bearing location-100 mm 237 Hz
5. T.I.P location (front-150 mm) 239 Hz
6. T.I.P length (F-100 mm)+bearing-50 mm 241 Hz
7. Bearing location-50 mm 243 Hz
8. T.I.P location (front-100 mm) 252 Hz

Operating speed of a high speed winder 17,000 rpm
(283.33 Hz)

B
1. T.I.P length (R-100 mm)+bearing-50 mm 345 Hz
2. T.I.P length (Rear-50 mm) 332 Hz
3. T.I.P length (R-50 mm)+bearing-50 mm 317 Hz

* T.I.P = Thermal Insert Part, F = Front, R = Rear

(a) Mode shapes of the 1st and 2nd natural frequencies 

(b) Mode shapes of the 3rd and 4th natural frequencies

(c) Mode shapes of the 8th and 9th natural frequencies 

Fig. 9 Mode shapes of a high speed winding machine Fig. 10 Modal testing by impact hammer and accelerometer

외경 증가 의 경우 작동속인 17,000 rpm 근처에서의 고유진동

수는 약 280 Hz였다. 하지만 실제 작동속도인 283.33 Hz와의 

오차 범위가 크지 않아 공진회피 설계변수로는 효과가 작았다. 
Table 5는 앞서 언급한 설계변수들 중 공진회피가 가능한 설계

변수들만 나타냈다. Table 5에서 실제 작동속도를 기준으로 A
는 고유진동수가 작아져서 공진을 회피하는 설계변수이고, B는 

고유진동수가 커져서 회피하는 설계변수이다. 이 중 공진회피를 

할 수 있는 가장 효과적인 설계변수는 베어링 간격을 200 mm 
증가시키는 것이다. 추가적으로 고유모드 형상은 Fig. 9와 같다. 
1, 2차 모드에서는 모터 고정부 반대편의 쉘에서 가장 큰 상대

적 변위가 나타났고, 3, 4차 모드에서는 모터고정부 쪽의 쉘에서 

가장 큰 상대적 변위를 나타냈다. 8, 9차 모드에서는 쉘의 중심

을 기준으로 양쪽 부분이 휘어지는 1차 굽힘(bending) 형상이 

나타났다.

4. 조화가진 해석 (harmonic excitation simulation)
4.1 점성 감쇠비 (viscous damping ratio) 측정 실험

Fig. 12와 같이 모터 고정부 반대편의 쉘 상단부에 접촉식 가속

도계를 설치하여 실험을 진행하였다. 실험에 사용된 가속도계는 최

대 25.0 kHz의 주파수 측정이 가능하다. Fig. 11은 가속도계의 부

착 위치를 보여주고 있다. 가속도계의 감도축과 측정하고자 하는 

방향, 즉 임팩트 해머 타격방향이 일치하여야 최대의 응답신호를 

얻을 수 있다. 때문에 Fig. 11과 같이 지면과 수직하게 가속도계를 

설치하였다[5]. Fig. 12와 같이 와인더를 5개의 타격점을 설정하여 

그에 따른 가속도계 응답을 확인하였다.
실험결과 1~5위치 모두 유사한 경향을 보였으며, 1~3차 공진점

은 차례대로 17.8 Hz, 39.3 Hz, 283 Hz 결과를 보였다. 
각 공진점에서의 고유진동수() 값, 양호도 그리고 반동력점 

등의 관계를 나타내는 Fig. 13을 이용하여 각 포지션별 

  값

을 확인하였다[8]. 그리고 점성감쇠비(viscous damping ratio, )
는 각 포지션별    값을 이용하여 Table 6에 간략하게 정

리하였다.
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Positions Damping ratio ()

 ① 0.011

 ② 0.014

 ③ 0.013

 ④ 0.014

 ⑤ 0.017

 Average  0.014

Table 6 Viscous damping ratios by modal testing

Fig. 14 Inputs for harmonic excitation simulation by the ANSYS

Fig. 11 Location of accelerometer for modal testing by an 
impact hammer 

Fig. 12 Locations of fixed accelerometer and impact points by 
an impact hammer

Fig. 13 Viscous damping ratio by quality factor and half-power 
points in frequency domain (Reference number [8])

4.2 해석 이론
자동차의 엔진, 타이어, 세탁기, 와인더 등의 회전기계의 불평형

은 진동의 주 원인 중의 하나이다[8]. 은 와인더의 질량, 는 감

쇠, 는 강성, 은 불평형 질량, 는 편심반경, 는 불평형 질량의 

각속도를 의미한다.  ≫  이고, 수직 방향의 운동만을 고려한다

면 회전 불평형 강제 진동 해석시 적용되는 운동방정식은 식 (3)과 

같다[8]. 

 sin (3)

따라서 식 (3)을 무차원화 시켜 절댓값과 위상으로 표기하면 식 

(4)와 (5)로 유도가 가능하다. 이때  값으로 무차원 진동수 

(non-dimensional frequency) 이며, 는 가진 주파수이고 은 

고유진동수를 의미한다. 






 (4)

  tan



 (5)

4.3 해석 조건
고속 와인더의 실제 작동속도인 283.33 Hz를 고려하여 Fig. 14

의 해석 설정에서 0~300 Hz까지 0.05 Hz 간격으로 해석을 진행

하였다. 
불평형 질량의 크기는 실제 와인더의 발란싱에 쓰이는 단면과 

나사 질량 1.6 g으로 설정하였다. Fig. 15는 모터고정부 반대편 

쉘의 단면에 놓여있는 불평형 질량을 보여주고 있다. 실제 외력조

건은 sin 이다. 하지만 ANSYS WORKBENCH에서

는 외력조건이 회전력을 부가하는 것으로 와인더의 회전축인 +Y
축을 중심으로 떨어진 반지름과 질량의 곱으로 나타낸다. 따라서 

와인더에 작용하는 회전력은 0.0016 kg × 46 mm = 0.0736 kg 
․ mm가 된다[9,10].
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Fig. 15 FE model added an unbalanced mass to the cross section 
of a high speed winder 

(a) Plane 1                   (b) Plane 4
Fig. 16 FE models considering locations of Plane 1 and Plane 

4 for harmonic excitation analysis of a high speed 
winder

(a) Adding unbalanced mass to Plane 1

(b) Adding unbalanced mass to Plane 4

(c) Adding unbalanced mass to Plane1 and Plane 4
Fig. 17 FE models with unbalanced mass added to planes

(a) Deformations of the 1st resonance (17.8 Hz)

(b) Deformations of the 2nd resonance (39.3 Hz)

(c) Deformations of the 3rd resonance (283 Hz)
Fig. 18 Deformations of a high speed winding machine in 

harmonic excitation analysis

4.4 해석 결과
4.4.1 조화가진 해석을 통한 회전 특성 분석
기본적인 구속조건은 모드 해석과 동일하게 부여하였고, 추가적

인 외력으로 쉘의 단면에 임의의 질량을 부가하였다. 단면은 Fig. 
16과 같이 2가지로 분류하였고, 해석은 Fig. 17과 같이 3가지의 

경우로 나누어 진행하였다. 모터 고정부 반대편의 쉘에서 중공축 

평면을 평면 1(plane 1)이라 하고, 모터 고정부 쪽의 쉘에서 중공

축평면을 평면 4(plane 4)라 한다. 이 때, Fig. 17(a)의 경우는 불평

형 질량을 평면 1(plane 1)에 1.6 g 1개 부여하고, Fig. 17(b)는 

평면 4(plane 4)에 1.6 g 1개를 부여하고, Fig. 17(c)는 평면1과 

평면4 두 단면에 1.6 g을 동시에 1개씩 부여하는 경우이다.
3가지 해석 결과를 Fig. 19에 정리하였다. 와인더의 가속구간인 

낮은 회전 속도에서의 1, 2차 공진 보다는 작동속도인 283.33 Hz 
근처인 3차 공진에서의 진동영향이 주요 문제이기 때문에 8, 9차 

모드에서의 고유진동수인 284.78 Hz, 285.3 Hz에서 와인더의 변

형(deformation)이 중요하다고 판단하였다.
조화가진 해석에서 와인더의 변형은 Fig. 18과 같다. 이 때 1, 

2차 공진점에서는 모드 해석의 형상과 동일하였다. 3차 공진점에

서도 동일하게 1차 굽힘(bending) 형상이 나타나지만 가장 큰 상

대적 변위가 모터 고정부 반대편의 쉘에서 나타난다. 

4.4.2 와인더의 변형과 불평형 질량의 개수와 크기의 관계
Table 7과 같이 외력조건인 회전력에서 불평형 질량의 개수를 

변화시켜 해석한 경우이고, Table 8은 그 크기를 변경하면서 해석

한 결과이다. 질량의 개수를 변화시킨 경우의 와인더의 변형은, 1.6 
g을 2개 부여한 경우가 1.6 g 1개 부여한 결과의 2배가 커지는 

것을 Fig. 20에 정리하였다. 크기를 다르게 한 경우에는 3.2 g 1개



June Ho Lee, Dong Hwan Sin, Seong Keol Kim

118

Fig. 20 The relations between the number of unbalanced mass 
and the deformation of the winder

Fig. 21 The relations between the magnitude of unbalanced mass 
and the deformation of the winder

Fig. 19 The relations between the location of unbalanced mass 
and the deformation of the winder

Plane 1 - 1.6 g 1 tap Plane 1 - 1.6 g 2 taps 
Number of 

unbalanced mass 1 2

Unbalanced mass 0.0016 kg 0.0016×2 kg
Rotating radius 46 mm 46 mm

Unbalanced force 0.0736 kg ․ mm  0.1472 kg ․ mm

Table 7 Inputs for the change of number of unbalanced mass 

Plane 1 - 1.6 g 1 tap Plane 1 - 3.2 g 1 tap 
Number of 

unbalanced mass 1 1

Unbalanced mass 0.0016 kg 0.0032 kg
Rotating radius 46 mm 46 mm

Unbalanced force 0.0736 kg ․ mm  0.1472 kg ․ mm

Table 8 Inputs for the change of magnitude of unbalanced mass 

를 부여한 경우가 1.6 g 1개 부여한 경우보다 회전력이 2배 더 크

기 때문에 선형적으로 와인더의 변형 또한 2배 커지는 것을 Fig. 
21과 같이 알 수 있었다.

5. 결 론
본 논문에서는 고속 와인더의 설계변수로 쉘의 외경, 열박음부 

위치 및 길이 그리고 베어링의 위치 등을 제작회사와 협의를 통해 

4가지로 결정하였다. 설계 변수 변화에 대한 고속 와인더의 모드해

석을 수행하여 작동속도인 17,000 rpm(283.33 Hz)를 회피를 할 

수 있는 설계방안을 제시하였으며 다음과 같은 결론을 얻었다.
첫째, 4가지 설계변수 중 공진회피를 할 수 있는 변수로 베어링

의 위치, 열박음부 위치 ․ 길이 등 3개의 경우이다. 이 3개의 변수는 

베어링의 사이간격이 변화한다는 공통점이 있다. 열박음부 위치 ․ 
길이 변화는 베어링과 결합되어 있는 축의 길이 변화로 베어링 사
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이 간격이 변화하고, 베어링 위치 변화는 전방 축과 결합된 베어링 

BN35를 기준으로 베어링 사이간격이 증가하게 된다. 따라서 베어

링들의 사이간격 변화가 작동 속도 근처인 기존 시스템의 3차 고유 

진동수에 영향을 가장 크게 미치는 것으로 확인하였다.
조화가진 해석을 통해, 첫째, 외력조건은 회전력을 부가하는 것

으로 회전축에서의 반지름과 불평형 질량이 일정하므로, 동일한 단

면에서 위치에 따른 회전력의 차이는 존재하지 않는다. 둘째, 평면

1, 평면4, 평면1과 4에 불평형 질량을 부여하여 해석한 결과, 3차 

공진점에서의 와인더의 변형은 평면4에 부가했을 때 가장 작게 나

타났다. 셋째, 고속 와인더의 변형과 불평형 질량의 상관관계를 확

인 할 수 있었으며, 불평형 질량의 개수와 크기에 비례하여 와인더

의 변형이 크게 발생하였다.
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