
1. 서 론
본 논문은 유압 윈치 드럼부와 내부 베어링의(상업화 이전의)

시제품에 대해 구조적 안전성과 수명 예측을 위하여 수행된 유
한요소 해석과 실험에 관한 연구이다. 유압윈치는 선박, 해양, 
건설 토목 분야에 많이 사용된다. 파이프레이어(Pipelayer)는 유
체 수송용 파이프라인의 파이프를 도랑에 준설할 때 사용하는 
전문 중장비이다(Fig. 1). 이 장비들의 핵심적인 역할을 하는 부
분이 유압 윈치 시스템으로  윈치의 드럼 외부에 와이어 로프가 

감겼다 풀리며 중량물을 안전하게 승하강 시킨다.
설치물의 무게(하중)가 로프에 의해 드럼부에 전달되기에, 드

럼부의 안전성 평가를 위한 연구로서, 단층 및 다층 케이블의 
작용에 따른 롤러의 응력 분석과 (Chen, et al., 2016), 최소 재
료를 갖는 드럼 샤프트의 크기를 결정하는 방법이 있다 
(Digvijay & Kiran, 2015).

정상 상태의 작업 하중은 12 ton 정도이며 추가로 급제동 등
의 과부하가 발생하기도 하므로 강구조 드럼의 안전과 베어링
의 내구성이 중요하다. 본 연구의 대상인 윈치를 탑재한 중장비
의 시제품 제작에서 필요한 정보는 윈치의 구조적 안전성과 내
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부 베어리의 수명이다. 또한 시제품의 설계 보완이나 향후 개선
을 위하여 본 연구가 시행되었다. 윈치의 인장시험이 시행되지
만 윈치 구조와 베어링의 수명에 대해서는 수치해석 방법이 필
요하다. 더구나 강선이 감기어 인장력이 작용되는 윈치 구조에
서는 윈치 드럼 전체에 스트레인 게이지를 부착하여 변형률을 
얻지 못한다. 따라서 FEA 코드 ANSYS에 의한 정적 구조해석으
로 강구조 드럼의 응력 산출이 필요하고, 압력을 받는 원통 구
조 윈치에 대한 ASME BPVC SEC VIII에 의한 안전계수 산출이 
필요하다. 또한 내부의 베어링도 사용 수명을 계산하기 위한 과
정이 포함되었다. 기계연구원의 윈치 구동 실험기로 구한 변형
률에 의한 응력 값이 유한요소 결과와 비교되었다. 응력이 과도
하게 발생하는 부위에는 와이어 로프가 감기기 때문에 스트레
인 게이지를 부착시킬 수 없어 응력을 얻지 못하는 실험의 제한
이 있다. 와이어 로프의 강한 압력으로 게이지가 손상되기 때문
이다. 선박해양구조물에 윈치 제품이 사용되나, 윈치의 구조적 
안전성, 베어링 수명에 대한 연구 정보는 관련 분야에서 발표된 
것이 적은 실정이다. 

Fig. 1 Winch system
  

2. 윈치 케이블 드럼 기본 설계
2.1 드럼 두께, 장력, 응력 설계

Fig. 2의 윈치 케이블 드럼 설계 시에, 드럼 외부 직경과 와
이어 로프 직경이 주어진 경우, 요구되는 드럼의 두께 t1는 식 
(1)에 의해 산출된다 (DNV, Standard for Certification of Lifting 
Appliances 2008). 로프 단일층에 안전율 1.1을 적용한다.  드
럼에는 와이어 로프가 위치하는 홈(Fig. 2의 R)이 있기도 하고 

없기도 하다. 본 윈치는 식에 의한 두께 요구 조건을 충분히 만
족한다. Fig. 3의 윈치 단면에서 t1, t2값이 다른데, t2부분에는  
2세트의 Planetary 기어(Fig. 12)를 감싸는 내부기어가 위치하여

Fig. 2 Design concept (Bhandari, 2010)

Fig. 3 Drum section

Fig. 4 Planetary gear set and working load
윈치를 구조적으로 지지하는 역할을 하며 또한 공간의 제약으
로 t1보다 조금 얇다. 모터에 의해 발생하는 약 3025 kgf·m의 
토크에 의해 와이어 로프에 작용하는 하중(장력)은 12 ton 정도
이다. Table 1은 Fig. 4와 같이 모터로부터 기어를 통하여 드럼
에 전달되는 토크 계산 표이고, 윈치 작업 하중에서 식 (2)에 의

Table 1 Torque values 
rpm Torque equation Torque kgf·m

Motor 2930 56
1st Sun gear 2930 56
1st P/L gear 925.2  Tp1=Ts1*Np1/Ns1 177
1st Carrier 344.7 Tc1=Tp1*(Ns1+Nr1)/Np1 476

2nd Sun gear 344.7 476
2nd P/L gear 156.6  Tp2=Ts2*Np2/Ns2 1047
2nd Carrier 53.8 Tc2=Tp2*(Ns2+Nr2)/Np2 3045
Cable drum 53.8 3045
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해 산출되는 F는 와이어 로프의 인장력이다. 

  

 ,  : 로프 단일층=1,  :안전률  (1)

   (2)
참고문헌 (Hirpa, 2011)에서는 윈치 응력에 대해 DNV 선급 

규칙을 적용하고 있다 (DNV, 2008). Fig. 5에서 로프 장력 12 
ton에 대해 DNV에 의한 원주방향 응력(hoop stress) σhoop, 장
력 F, 드럼부 압력 P에 관한 식은 다음과 같다. 계산 결과 드럼
부의 압력이 약 23.3 MPa, 드럼의 평균 두께로 계산된 원주 방
향 응력 값은 166.8 MPa이다.

Fig. 5 Drum forces 
(A) 원통형 실린더의 원주 방향 응력 (hoop stress) 식

  

 ×  (3)

(B) 장력에 의한 실린더의 원주 방향 응력과의 관계
   ×  ×  

 × 
×  ×    × ×     (4)

(C) 로프 장력에 의한 드럼부의 압력
 × 


   MPa (5)

(d) 원주 방향 평균 응력 (hoop stress)
 

 × 
× 





 × 


     MPa (6)

2.2 좌굴하중, 붕괴 하중 계산
외압을 받는 실린더는 외압보다 작은 하중에서 좌굴이 발생할 

수 있어, 이에 관한 안전성을 고려하여야 한다. 실린더는 외경/두
께 비(D/t=20)를 기준으로 20 이하면 두꺼운 실린더로 분류된다. 
드럼의 두 부분의 두께가 t1, t2로 다르며, 비율이 20 이하와 약간 
20 이상으로 구별되는데, 얇은 경우가 아니고 약간 두꺼운 편이라 
참고문헌 (Lee & Park, 2019. 4, 2019. 6)에 기술되어 있는 식 
(7~8)을 적용해도 된다. 이 두편의 참고문헌에는 외압을 받는 두
꺼운 실린더의 좌굴하중과 붕괴하중 식의 유도 과정이 상세하게 

기술되어 있다. 식 (7)에 의한 좌굴하중 Pcr은 237 MPa로 와이어 
장력에 발생하는 드럼 압력 23.3 MPa에 비하면 10배 정도로 매
우 크며, 식 (8)에서 좌굴하중을 만족하는 두께 tmin는 33 mm로 
설계 치수보다 크기는 하지만, 현재의 작업 하중에 의한 드럼압력 
23.3 MPa은 좌굴하중보다 매우 작아서 좌굴에 대해 안전하다. 
Pcr은 좌굴하중, E는 강의 탄성계수로 210 GPa, t는 드럼 두께, r
은 드럼 내부 반경, ν는 포아송비이다.

 
   

 × 

   MPa                        (7)

min  





    

                             (8)

외압의 실린더는 작업 하중이 과도하여 구조물의 항복 응력보
다 큰 변형 상태가 되면 붕괴하게 된다. 항복이 발생하는 상태
를 기준으로 하여 전반적인 붕괴가 되는 하중(드럼에 걸리는 압
력) qHe의 크기는 식 (9)에 의해 90.2 MPa로 산출된다 (Corradi 
& Luzzi, 2011). 즉 이 정도의 하중을 받게 될 때 드럼이 항복
하고 붕괴하며, 이때 응력 SHe은 식 (10)에 의해 644.3 MPa이 
된다. 

 ≃




   




    MPa          (9)

  


 


 

 


 

   




 
  

         MPa                                     (10)
Corradi and Luzzi (2011)의 압력실험 결과와 (Choi et al., 

2016)에서는 두꺼운 실린더 압력실험에서, 항복시의 실험에 의
한 변형률과 유한요소 값이 비교되었다. 응력이 재질의 항복 응
력보다 커지면, 내부 표면에서 항복이 발생하여 외부 표면까지 
소성이 진행되다 순간적으로 좌굴 형상으로 붕괴되는 모습이 
촬영되었다. 소성이 진행되는 상태를 기준으로 하여 실린더가 
전반적인 붕괴가 되는 하중 qH의 크기는 식 (11)에 의해 104.5 
MPa로 산출된다 (Lee & Park, 2019, 4, 2019, 6.). 즉 이 정도
의 하중을 받게 될 때 드럼이 항복 이후 붕괴하며, 이때 응력 
SH은 식 (12)에 의해 746.4 MPa이 된다. 계산된 하중 값 qHe, 
qH들은 정상 상태 작업 시 드럼에 발생하는 압력 하중 식 (5)의 
P=23.3 MPa 보다 모두 매우 크므로 항복과 소성변형에 의한 
붕괴는 발생하지 않는다.

 


 ln


                    (11)

  


 


 

 


 ln

 
              (12)

     
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3. 응력 해석과 윈치 실험
3.1 드럼부 응력 해석

윈치 드럼의 안전성을 응력으로 판단하기 위하여 Fig. 6에 
ANSYS의 SpaceClaim을 이용한 3D 모델에서 변환된 모델과 
하중 표기가 있다. 유한요소 해석을 위해서는 경계조건, 하중이 
물리적 현상과 일치해야 하며 요소 선택과 요소 크기가 해석의 
정확도에 영향을 준다. 경계조건으로 드럼 가운데의 베어링이 
지지받는 양쪽 끝단이 고정되고, 하중은 와이어 로프가 감기는 
부분에 압력으로 작용한다. Fig. 6(a)의 드럼 좌측에 있는 로프 
고정용 사각 홀(구멍)에 로프 끝단이 고정되고, 로프는 우측으로 
감기게 되고 우측 끝까지 감긴 경우에 최대 작업 하중이 된다. 
작업 하중 12톤의 로프 인장력에 의해 작업 압력은 23.3 MPa로 
Fig. 6(b)에 드럼 표면에 적용된다. 유한요소는 3차원 요소이고, 
해석의 정확도를 위해 요소 크기가 Fig. 7의 20 mm에서(응력 
수렴 검증 과정) Fig. 8(a)의 10 mm로, 응력 값은 568 MPa에서 
607 MPa 로 수렴한다. 요소 수는 각각 41,468개와 132,877개
이다. 요소 개수에 의한 해의 정확성에 관한 연구에 의해 (Lee, 
et al., 2019), 이 규모의 구조에는 충분한 수의 요소가 사용되
었다.  케이블 드럼의 재질 특성은 Table 2 에서  포아송비 0.3, 
항복강도는 360 MPa, 최종강도는 600 MPa이다.

최대 응력 값은 Fig. 6(a)의 로프 고정용 사각 홀(구멍) 주변의 
작은 국부지역에 (Fig. 8(a, b)) 발생한다. 구멍으로 인하여 두께
가 얇아진 곳이라 근본적으로 응력이 크게 발생하고, 특히 각이 
지게 꺾인 구석 부분은 매우 얇아서 응력 집중현상이 발생한다. 
이러한 응력 발생은 집중 응력(spot, peak stress)으로, 각진 구석

(a) Wire fixing hole          (b) Working load
Fig. 6 Wire drum and hole
Table 2 Property of FCA 600 steel of winch drum

Property Value Unit
Young’s modulus 200 GPa

Tensile yield strength, σy 360 MPa
Tensile ultimate strength, σu 600 MPa

Fig. 7 Mesh convergence 

(a) Peak stress

(b) Stress and safety factor 

(c) Hoop stress comparison
Fig. 8 Stress of drum
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Table 3 Hoop stress comparison
Stress [MPa] Eq. (6) FEA Difference(%)

Left-side 138.6 (-)147.5 6.4
Right-side 209.2 (-)218.4 4.4

부근에 발생하는데, 응력이 한 곳에만 유난히 돌출된 경우에는 
구조물 형상과 주변의 응력 분포를 고려해 그 값의 의미를 판단
하게 된다. 나머지 부분의 응력은 대부분 항복응력보다 작은 안
정된 값으로 분포한다. 또한 해석조건상 드럼 표면 전체에 압력 
하중을 가하는 유한요소 해석과 달리, 실제 작동 시에는 구멍 
부분에 하중 크기가 작아지므로, 해석보다 작은 응력이 발생할 
것으로 판단된다. 집중 응력을 제외하고, Fig. 8(b)의 Von 
Mises 응력은 구멍 주위에서 355 MPa이고 두께가 두꺼운 t1 부
위에는 최대 174 MPa이고 안전계수는 2.61, 두께가 얇은 t2 부
분에는 233 MPa와 안전계수 2.06으로 안전한 상태이다. Fig. 
8(c)와 Table 3에는 유한요소해석 값과 이론 식 (6)으로 계산한 
반경 응력 값(Hoop stress)의 차이가 6.4%, 4.4%로 서로 비슷
한 것을 알 수 있다.

3.2 드럼부 변형률(Strain) 계측 실험
해석의 타당성 검증과 실제 응력 값을 얻기 위해 Fig. 9와 같

이 드럼의 우측부에, 스트레인 게이지를 홀수 번호는 Z축, 짝수
는 X축 방향으로 부착하여 드럼부의 변형률을 계측하였다(한국
기계연구원 신뢰성평가연구실). 6*WS(26) 와이어 로프가 사용
되어 드럼에 12.2 톤의 하중이 가해진다. 로프가 고정되는 사각
형 구멍에는(유한요소 해석에서 피크 응력이 발생하는 곳이나) 
와이어로 인하여 스트레인 게이지가 손상되므로 계측할 수 없는 
제한이 있다. Fig. 10의 결과에서, 채널(ch)3의 변형률은 –60 

m/mm로 가장 크고, 나머지는 해석과 유사한 결과로서 해석 결
과가 타당한 것으로 판단된다. Fig. 11은 해석에서 로프가감긴 부
분에만 하중을 가한 축(longitudinal)과 원주 방향(hoop) 응력 값
으로, 실험의 변형률로 계산된 응력과 Table 4에 비교되었다. 
대부분의 응력 값이 Fig. 8의 전체하중 결과에 비해 매우 작은 
것은 실험에서 드럼 전체에 하중을 가할 수 없기 때문이다.
Table 4 Stress comparison of experiment and FEA

Experiment FEA Difference(%)
ch1 -3.9 -3.9 0
ch2 -2.1 2.1 0
ch3 -12.1 8.4 44
ch4 -9.9 -11.3 14
ch5 -2.9 2.5 16
ch6 -2.9 6.2 114
ch7 3.0 3.0 0
ch8 -6.2 -4.8 29
ch9 -0.6 0.6 0
ch10 -1.6 1.6 0

Fig. 9 Strain gauge locations

Fig. 10 Strain data at channels

(a) Longi. stress(Z axis)    (b) Hoop stress(X axis) 
Fig. 11 Stress by FEA
해석과 실험 결과가 일치는 하나, 응력 값이 너무 작아, 해석과
정/결과를 실험으로 검증하는 의미가 축소되었다.  

3.3 유성기어부 해석
모터의 토크는 1차 유성기어 (planetary gear)를 통하여 2차 

유성기어로 전달되고 이 과정에 1차 유성기어와 접촉하는 니들 
베어링에도 토크가 전달되고 베어링의 변형이 발생할 수도 있
다. 원형으로 단순화한 1st 유성기어 내부에 Cylindrical 경계조
건 (회전방향 자유, 축, 반경방향 고정)으로 외부에 1770 N·m 
토크의 모멘트가 적용된다. 유성기어 내부에 니들 베어링과 접
촉하는 면에서의 반력은 Table 5에, 1차 유성기어에 응력 값은 
Fig. 12에서 20 MPa 이하로 작은 값이다. 따라서 1차 유성기어
는 안전한 상태이다.
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Table 5 Force/moment reactions of planetary gear shaft
Force reaction Moment reaction

X Axis 8.3e-4 N 1.2e-3 N·m
Y Axis -62434 N 4.9e-4 N·m
Z Axis 9.6e-2 N -1770 N·m
Total 62434 N 1770 N·m

Fig. 12 Force and stress of the 1st planetary gear

3.4 선(Sun) 기어부 
1차 유성기어의 동력은 1차 Sun gear에 560 N·m 토크로 

전달되고 이어서 2차 유성기어에 전달되며 최종적으로 와이어 
로프를 감는 드럼의 인장력을 유발하게 된다. 1차 선 기어에 
발생하는 응력은 Fig. 13에서 114.4 MPa로 안전한 상태이다. 

Fig. 13 Boundary, load conditions, stress of sun gear

4. 볼베어링 지지부 반력 및 정격 수명
4.1 반력

윈치 베어링의 정격 수명 계산에는 베어링에 작용하는 하중
이 필요하며, 작업 하중이 모터 축에 의해 베어링에 작용하므로 

하중 계산 과정은 다음이다. 모터를 통해 발생한 모멘트는 선 기
어를 통해 1차, 2차 유성기어로 전달되고 마지막에 2차 유성기어
가 드럼 내부의 인터널 기어와 드럼을 돌린다. 따라서 하중은 2차 
유성기어 중심에서 발생하고, 고정부인 서포트 엔드 플레이트와 
베어링으로 연결되어 회전하므로 양끝 베어링 중심에서 반력이 
발생한다. 각 베어링에서의 반력은 식 (13) ~ 식 (15)와 같이 2차 
유성기어와의 거리에 비례하여 분배된다. W1과 W2는 윈치 양쪽 끝
에 있는 베어링 1과 베어링 2에 작용하는 하중 값이다 (Fig. 14).

                                                  (13)
   ×                                          (14)
   ×                                          (15)

Fig. 14 Reaction force of bearing

4.2 베어링 수명
베어링이 받는 하중(F)은 진동/충격 등에 의해 이론하중(W)

보다 클 수 있다. 이 경우 식 (16)과 같이 운전 조건에 대한 하
중계수(fw)를 곱한다. 본 윈치 시스템은 파이프의 승하강 과정에
서 때때로 경미한 혹은 보통 수준의 충격이 발생한다고 보고 
Table 6에서 하중계수(Load factor)를 1.2~3.0 중간인 1.5로 
선정하였다 (Richard, et al., 2010). 

같은 종류의 베어링을 같은 조건에서 운전하여 90%의 베어
링이 피로에 의한 손상이 생기지 않을 때까지의 총 회전수를 기
본 정격 수명(Ln)이라 하며 100만 회전을 기준으로 한다. 식 
(16) 에서 계산된 하중(F)을 식 (17)의  등가하중(P)에 대입하
여 계산하면 기본 정격 수명(Ln)이 도출된다. 기본 정격 하중
(Cr)은 베어링이 회전 중에 견딜 수 있는 최대 하중을 말하며 베
어링 정격 수명이 100만 회전수가 되도록 한 방향과 크기가 일
정한 하중을 말한다. Table 7에 기본 정격하중은  베어링 회사
에서 제공된 것으로 (Bearings table, NSK), 각각 Fig. 14의 베
어링 1과 2에 해당하는 기본 하중이다. 

수명 지수(p)는 볼베어링의 경우 3이다. 계산 결과 베어링의 
정격수명은 Table 8의 Ln과 같다. 회전으로 표시된 수명 값을 
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식 (18)과 같이 60×N(베어링의 분당 회전수)으로 나눠주면 시
간 기준의 정격수명이 된다. 하중계수(load factor)가 1.5 (light 
impact)인 경우 베어링 1의 정격 수명은 5.73x106 rev이며, 시
간으로는 1776 h이다. 

베어링 2의 정격 수명은 0.7x106 rev (217h)으로 다소 낮게 
계산되었다. 안정적인 운전 상태에서는 수명이 734 h이나  진
동과 충격이 심한 운전 상태에서 작업 시엔 보완이 필요할 것으
로 사료된다.

   ∙  (16)

      rev (17)

     (18)
Table 6 Load factor 

Type of application Load factor()
Precision gearing 1.0~1.1
Commercial gearing 1.1~1.3
Applications with poor bearing seals 1.2
Machinery with no impact 1.0~1.2
Machinery with light impact 1.2~1.5
Machinery with moderate impact 1.5~3.0

  

Table 7 Ball bearing spec.
Boundary dimensions (mm) Basic load 

ratings (N)
d D B r Cr

130 200 33 2 106,000
140 210 33 2 110,000

Table 8 Basic rating life of bearing
Bearing 1 2

  106,000 106,000 110,000 110,000 
  39,485 39,485 82,514 82,514 
 1 1.5 1 1.5
  39,485 59,228 82,514 123,771 
  19.35 5.73 2.37 0.70 
  5994 1776 734 217

5. 결 론
본 연구의 결과는 다음과 같다. 
(1) 작업 하중 12톤에서, 와이어를 고정하는 드럼의 홀은 각

이 진 부분이 얇은 구멍이라 주변에 매우 큰 국부 응력이 
발생하고 있으나 현재 시제품의 작업에서는 문제가 없다. 

구조해석에서는 홀 전체에 하중이 부가되나  작업 시에는 
(와이어가 감기는 방향으로) 홀의 일부분에만 하중이 작용
한다. 따라서 홀 주변의 집중 응력은 실제 발생하는 응력
보다는 작을 것으로 판단되다. 항복 응력을 넘어서서 일
부분에 소성변형이 발생하여도 구멍 주위는 두께가 두꺼
워 드럼의 안정성에 영향이 적다. 홀 주변을 제외하고는 
대부분 250 MPa 이하의 응력 상태로 항복강도 360 MPa
보다 작아 현재 시제품 설계안은 문제가 없는 것으로 사
료된다. 

(2) 스트레인 게이지로 윈치 드럼에 작업 응력을 계산하였으
며 유한요소 결과와 유사함을 알 수 있다. 와이어가 감기
는 부분에 실제 큰 응력이 발생하는데 게이지를 부착할 
수 없어 응력을 얻지 못하는 것이 드럼 구조상 실험의 한
계이다. 비록 응력 값이 매우 작지만, 해석과 실험 결과가 
일치함으로 인하여 본문의 윈치 드럼 설계 식과 유한요소 
해석이 유용함을 알 수 있다.

(3) 유성기어부에 발생하는 응력은 20 MPa로 작으며, 1차 
(1st) 선 기어의 응력 값은 114 MPa로 안전하다. 베어링 
수명 계산 결과 베어링 2의 수명이 다소 낮게 계산되었다. 
진동과 충격이 있는 심한 운전 상태에서 작업 시에는 수
명에 대한 고려가 필요할 것으로 판단된다. 문헌에 제시
된 식에 의한 결과만으로 베어링의 수명을 판단하는 것은 
신중할 필요가 있고 궁극적으로는 현장에서의 베어링 수
명에 대한 경험치가 필요하다. 
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