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Abstract : Fatigue fracture of engine connecting-rod bolts is encountered frequently during the developement of 
high-speed engines. Only the engine dyno test is a currently reliable fatigue durability assessment method. It is because 
the available rig tests cannot mimic the engine running condition completely, and because the finite element analysis 
cannot provide realistic stresses near the bolt thread that is modeled as a cylinder. This paper introduces a methodology 
to assess the fatigue durability of the connecting-rod bolts using the finite element analysis. The methods to contruct the 
bolt model, to extract the critical bolt stresses for the fatigue analysis, and to obtain the bolt fatigue endurance limit 
experimentally are discussed. Reliability of the method is verified indirectly.
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1. 서 론1)

엔진 커넥팅 로드(이하 콘로드) 대단부는 볼트로 
조립된 로드와 베어링 캡 그리고 한 쌍의 베어링으

로 구성된다. 엔진 운전 중에 콘로드의 고속 왕복운
동에 의해 발생하는 동적 하중은 대단부 체결면을 

분리시키려는 외력으로 작용하므로, 콘로드 대단부
는 볼트로 강건하게 조립되어야 한다. 만일 체결 강
성을 결정짓는 볼트 체결 축력이 부족하면, 체결면
이 분리되면서 볼트의 외력 분담률이 증가하여 볼

트가 피로에 의해 파손될 수 있다. 반대로 볼트 체결 
축력이 과대하면, 볼트에 큰 평균 축력이 작용하므
로 또한 피로에 의해 파손될 수 있다.1,2) 최근 고출력
(고회전) 경량화 엔진을 개발하는 과정에서, 가혹한 
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운전 조건에 의한 과대 작동 하중에 의해 콘로드 볼

트의 피로 파손이 빈번히 발생하고 있다. 콘로드 볼
트가 파손되면 엔진 전체가 파손되어 안전에 치명

적인 결과를 초래하므로, 정확한 평가법에 의한 사
전 예방이 매우 중요하다.
현재 콘로드 볼트의 피로내구성을 시험으로 평가

하는 방법에는 콘로드를 대상으로 수행되는 단순한 

리그(rig) 시험법과 엔진 전체 대상(DYNO) 시험법
이 있다. 리그 피로시험은 인장 피로시험기에 콘로
드를 장착한 후, 대단부 베어링 간극에 윤활유를 공
급하면서 엔진 운전 중에 대단부에 작용하는 최대 

인장하중을 반복적으로 가하는 방법으로 수행된다. 
리그 시험이 엔진 전체 대상 내구시험을 상사하도

록 설계되었지만, 콘로드 전체에 분포하중으로 작
용하는 관성력과 대단부 베어링 유막에 의해 형성
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되는 압력 분포를 재현하지 못하고, 장비의 특성 때
문에 인장과 압축을 반복하는 하중을 가할 수 없어 

신뢰성이 결여되어 있다. 따라서, 리그 시험은 비정
규적으로 수행하고, 대신 콘로드 볼트의 피로평가
는 엔진 전체 대상 내구시험에 전적으로 의존하고 

있다. 엔진 전체 대상 내구평가법은 엔진 개발에 막
대한 시간, 비용 및 어려움을 초래하는 문제점을 갖
고 있다. 
한편, 유한요소해석을 활용하면 설계를 자유롭

게 변경하면서 성능 및 내구 평가를 비교적 쉽게 할 

수 있다. 현실적으로 유한요소해석을 활용한 평가
법이 시험평가를 완전히 대채하지는 못한다 해도, 
최소한 평가시험의 회수를 줄여줄 수 있다. 그 외에
도 유한요소해석은 엔진 사이클 동안에 다양한 시

점에서 다양한 정보를 제공하므로, 피로파손의 원
인을 규명하고 설계를 개선하는데 효과적이다. 
유한요소해석으로 볼트 체결 구조물을 해석할 

때, 전체 구조물에 비해 크기가 매우 작은 볼트의 세
밀한 나사산 형상을 실제와 동일하게 모델링하면 

해석모델의 크기가 너무 커지고 해석을 수행하는데 

많은 어려움이 수반되므로, 볼트의 나사 부분을 주
로 단순한 원기둥 형상으로 모델링한다.3,4) 한편, 볼
트의 피로파손은 주로 나사골에서 발생하므로, 볼
트 피로평가를 위해서는 나사골의 응력값이 필요하

다. 그러나, 원기둥 형상의 볼트 모델로 수행된 해석
은 볼트 나사골의 응력값을 제공하지 못한다. 따라
서 볼트 체결 구조물의 유한요소해석에서 볼트 모

델은 체결력을 공급하는 수단으로만 사용하고, 해
석결과로 볼트의 피로내구성을 평가하지 않는다. 
이러한 이유 때문에 국내외적으로 볼트 체결 구조

물에서 볼트의 피로내구성을 유한요소해석으로 평

가하는 방법에 대한 자료 또는 연구결과가 매우 미

흡하다.
본 연구진은 볼트 체결 구조물의 유한요소해석으

로 볼트의 피로내구성을 평가하는 방법을 정립하

고, 현대자동차 양산 엔진 콘로드 볼트에 적용하여 
방법의 신뢰성을 간접적으로 검증하였으며, 그 결
과를 본 논문에 정리하였다. 본 논문은 볼트와 피체
결물의 유한요소모델을 작성하는 방법, 원기둥 형
상의 볼트 모델로 수행된 볼트 체결 구조물의 해석 

결과에서 볼트 피로평가에 사용될 취약부 응력값을 

도출하는 방법, 볼트의 절대 피로평가에 사용될 피
로내구한계를 구하는 시험법, 그리고 시험결과를 
해석결과와 조합하여 볼트의 피로내구성을 절대 평

가하는 방법 등을 소개한다. 본 논문에서 소개하는 
콘로드 볼트의 CAE 피로해석기법과 이와 연관된 
볼트 단품 피로시험법 및 결과물을 상호 연계한 볼

트 피로내구 절대평가 기술은 향후 주요 엔진 볼트

들의 선행 피로평가에 활용 가능하다.

2. 볼트 피로내구한계 시험법

실제 운전 조건에서 볼트의 피로내구성을 평가하

려면 볼트의 피로내구한계자료가 필요하다. 볼트의 
피로내구한계는 볼트의 재질 외에도 형상, 성형 및 
열처리 조건 등의 영향을 크게 받는다.5,6) 이러한 인
자의 영향을 배제하고 표준시편에 의한 볼트 재료

의 피로내구한계를 시험적으로 확보한 후, 다른 인
자들의 영향을 이론적으로 고려하여 볼트 피로평가

를 수행하는 것은 현실적으로 거의 불가능하다.7) 

본 연구는 이러한 문제점을 극복하기 위해 실제 

볼트를 대상으로 나사산의 응력집중효과를 배제하

고 산출된 응력(이후 볼트 피로평가응력)으로 피로
내구한계자료를 시험적으로 확보하고, 실제 운전조
건 유한요소해석에서 볼트 피로평가응력을 산출하

여, 볼트의 정량적 피로평가를 높은 신뢰도로 수행
하는 방법을 개발하였다. 볼트 체결 구조물의 유한
요소모델은 해석의 효율성을 위해 나사산이 없는 

원기둥 형상의 볼트 모델을 사용하므로, 개발된 볼
트 피로내구한계 구축방법은 현실적이며 타당한 방

법이다.
콘로드 볼트를 포함한 인장 볼트의 피로내구한계

는 일반적으로 동축하중조건에서 시험으로 취득한

다. Fig. 1은 동축 인장하중조건에서 피로시험을 수
행하기 위해 공진형 피로시험기에 볼트를 장착한 

사진과 볼트의 전형적인 피로파손 형태, 즉 나사 체
결부 초입의 나사골에서 파손이 발생한 사진을 보

여준다. 볼트의 나사골은 일종의 노치에 해당된다. 
노치가 있는 부품은 전반적인 변형이 탄성영역에 

있어도 노치에서 국부적인 소성변형이 발생할 수 

있으므로, 피로거동에 있어서 노치가 없는 부품과
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Fig. 1 Bolt fatigue test setup and typical fatigue-fractured 
bolt

큰 차이를 나타낸다. 이 이유 때문에 노치가 없을 때 
피로내구한계에 대한 평균응력의 영향을 보상하는 

기존의 이론(예를 들어 Goodman 식)을 볼트의 경우
에 적용할 수 없다.8) 따라서 볼트의 피로내구한계를 
평균응력 별로 시험으로 확보한다. 
볼트의 피로내구한계 시험은 아래 방식으로 진행

하였다. 처음에는 비교적 큰 응력진폭으로 시험을 
시작하고, 볼트가 파손되면 5MPa 단위로 응력진폭
을 감소시키면서 시험을 반복하여, 반복응력 500만
회에서 파손이 발생하지 않는 응력진폭을 찾는다. 
볼트가 파손되지 않는 응력진폭을 찾으면, 그 값에
서 2회 반복 확인시험을 수행하여 피로내구한계를 
최종 결정하였다. 이 방법으로 시험을 진행하기 앞
서서 반복응력 500만회의 합당성을 확인하기 위해, 
반복응력 500만회로 얻어진 피로내구한계를 응력
진폭으로 설정하고 반복응력 1000만회 시험을 별도
로 4회 실시하여 볼트의 피로파손이 발생하지 않음
을 확인하였다.

Fig. 2는 동축하중조건에서 평균응력과 피로내구
한계의 관계를 보여준다. 시험에 사용된 M8과 M10 
볼트의 소재는 JIS G 4105 기준 SCM435(주요 성분: 
C 0.33~0.38%, Mn 0.60~0.85%, Cr 0.90~1.20%, Mo 
0.15~0.30%)이며, 담금질과 템퍼링을 시행한 후 각
각의 인장강도는 1006MPa과 960MPa이다. 볼트 피
로평가응력은 볼트의 인장응력단면적을 기준으로 

산출하였다. 평균응력이 증가하면 피로내구한계가 
감소함을 확인할 수 있다.

Fig. 2 Bolt fatigue endurance limit and mean stress effect

Fig. 3 Grip to apply eccentric load to bolt, and strain gages to 
measure bolt axial strain

콘로드 볼트에는 편심하중이 작용한다. 편심하
중은 볼트에 순수 인장응력과 굽힘응력을 동시에 

생성시키므로, 동축하중의 경우에 비해 피로내구한
계가 감소한다.9) 볼트의 나사골 처럼 노치가 있는 
경우에 순수 인장하중조건의 피로내구한계는 순수 

굽힘모멘트 조건의 피로내구한계의 약 85% 수준이
라는 보고가 있다.10) 한편 인장응력과 굽힘응력이 
동시에 작용할 때 굽힘응력의 영향에 대한 연구결

과는 미미하므로, 이를 확인하기 위해 편심하중 피
로시험을 별도로 수행하였다. Fig. 3은 Fig. 1의 공진
형 피로시험기에 장착할 편심하중 피로시험용 고정

구의 구성을 보여준다. 볼트 중심 축선이 피로시험
기의 하중 작용선에 대해 편심이 되도록 설계하여 

편심하중을 발생시킨다.
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Fig. 4 Axial stresses of M10 bolt under eccentric load

Fig. 5 Eccectric Load effect on endurance limit of bolts

Fig. 4는 편심 3mm 인장하중이 작용할 때 M10 볼
트 섕크 표면 세 지점(인장과 압축 굽힘응력이 작용
하는 지점과 중립면)의 축방향 수직응력의 변화를 
보여준다. 인장과 압축 굽힘응력이 작용하는 지점
의 응력은 볼트 섕크의 각 지점에 스트레인 게이지

(Fig. 3)를 부착하여 측정하였으며, 중립면 응력은 
측정된 두 응력값의 평균으로 산출하였다. 하중이 
증가하면, 세 지점의 응력은 일정한 차이(약 45MPa)
를 유지하면서 선형적으로 증가한다. 따라서 설계
된 편심하중 고정구로 피로시험을 수행하면, 응력
진폭은 동일하면서 평균값의 구배가 존재하는 응력

상태가 볼트 내에 형성된다. 일반적으로 피로내구
한계에 대한 하중조건의 영향은 응력구배에 의해 

발생하는 피로내구한계의 차이를 나타내는 것이므

로, 고안된 장치로 응력구배에 의한 피로내구한계
의 차이를 고찰할 수 있다.

Fig. 6 Schematic representation and finite element model of 
connecting-rod

Fig. 5는 편심하중과 동축하중이 작용할 때 M10 
볼트 피로내구한계의 차이를 보여준다. 편심하중조
건의 피로내구한계는 볼트에서 최대 굽힘응력이 작

용하는 지점의 변동응력으로 산출하였다. 편심하중
조건의 피로내구한계는 동축하중조건에 비해 약간 

크거나 또는 거의 동일한 수준이다. 따라서 본 연구
에서는 유한요소해석으로 콘로드 볼트에 작용하는 

응력이 최대인 지점의 응력진폭과 평균응력을 산출

한 후, 동축하중조건의 피로내구한계와 비교하여 
볼트의 피로내구성을 평가하는 방법을 채택하였다. 
이 방법을 적용하면, 응력구배의 영향 만큼 더 안전
한 평가가 이루어지며, 또한 하중의 편심량 별로 볼
트의 피로내구한계 자료를 구축할 필요가 없으므로 

볼트의 피로내구한계 자료 구축이 더 용이해지는 

장점이 있다. 

3. 유한요소해석

콘로드 유한요소해석은 범용 유한요소해석코드 

ABAQUS로 수행하였다. 콘로드의 형상 및 변형은 
중립면에 대해 대칭이므로, 해석모델(Fig. 6)은 1/2 
모델로 작성하고 절단면에 대칭 구속조건을 부여하

였다. 볼트 조립 구조물에서 접촉면의 압축, 분리 및 
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미끄럼은 접촉면을 통해 전달되는 하중에 영향을 

미치므로, 엔진 운전 중에 콘로드 볼트에 작용하는 
하중을 실제와 동일하게 재현하기 위해, 콘로드 구
성 부품(로드, 베어링 캡, 한 쌍의 베어링, 2개의 M8 
볼트, 피스톤 핀) 각각을 독립적인 모델로 작성한 
후, 실제와 동일한 방법으로 조립하여 해석모델을 
완성하였다. 즉, 로드 대단부에 베어링 캡을 2개의 
볼트로 고정하고, 대단부와 소단부 보어에 한쌍의 
베어링과 피스톤 핀을 각각 억지끼움하며, 모든 접
촉면에서 분리 및 미끄럼(마찰계수 0.2)을 허용하였
다. 그러나 볼트와 로드의 나사부는 볼트 피로내구
한계 시험에서 사용된 인장응력단면적과 지름이 동

일한 원기둥 형상으로 모델을 작성하고, 나사 체결
면에 완전 접합(tie) 조건을 적용하였다. 볼트의 초
기 체결 축력은 볼트 섕크 길이를 줄이는 방법으로 

재현하였다. 억지끼움은 접촉면에 억지끼움량에 해
당하는 인위적 간극을 삽입하는 방법으로 재현하였

다. 모델의 강체운동을 방지하기 위해 피스톤 핀의 
끝 면을 구속하였다. 
해석은 엔진 운전 중에 콘로드에 작용하는 동적 

작동하중인 관성력과 양단 반발력을 외력으로 처리

하는 준동적 해석으로 수행하였다. 이를 위해, 별도
의 콘로드 동력학 해석으로 관성력과 대단부 반발

력을 산출한 후, 해석모델에서 관성력을 유한요소 
각각에 대해 외력으로 입력하여 콘로드 전체에 불

균일 분포하중으로 작용하도록 하고, 대단부 반발
력은 등가의 저널 베어링 유막 압력으로 변환하여 

외력으로 입력하였다. 소단부 반발력은 구속조건에 
의해 해석과정에서 자동으로 생성되므로, 별도의 
외력으로 입력하지 않았다. 콘로드 외력은 엔진 사
이클 동안에 변화하므로, 크랭크 각도를 기준으로 
증분방식으로 적용하였다. 해석은 볼트 체결에 의
한 조립을 재현한 후, 엔진 사이클 동안의 콘로드 거
동을 준동적 증분방식으로 모사하는 순서로 수행하

였다. 해석모델에 관한 상세한 내용과 신뢰성 검증
은 본 연구진의 다른 논문1)에 기술하였다.

4. 콘로드 볼트의 피로평가

콘로드 볼트의 피로파손은 주로 체결부 초입의 

나사골에서 발생한다. 한편, 해석모델에서 볼트를 

원기둥 형상으로 모델링하고 체결면을 완전 접합조

건으로 처리하기 때문에, 체결부 초입에서 해석모
델과 실제 볼트의 응력집중계수는 큰 차이를 나타

낸다. 이 문제점을 극복하기 위해 본 연구에서는 볼
트의 피로내구한계를 볼트 피로평가응력으로 나타

내고, 해석에서도 나사 체결부 초입의 볼트 피로평
가응력을 산출한 후 피로내구한계와 비교하여 평가

하는 방법을 고안해 적용한다.
엔진 운전 중 콘로드 볼트에는 편심하중에 의해 

인장응력과 굽힘응력이 동시에 작용하므로, 볼트 
섕크부의 축방향 수직 변형률은 섕크 길이 방향으

로 선형적으로 변화한다. 따라서 볼트 섕크부 변형
률 변화의 선형 추세선을 사용하여 나사 체결부 초

입의 변형률을 계산한 후, 볼트의 응력-변형률 곡선
을 사용하여 나사 체결부 초입의 볼트 피로평가응

력을 산출하는 방법을 적용한다. 볼트 섕크부에서 
응력 대신 변형률 추세선을 사용하는 이유는 항복

체결(yield tightening)된 볼트의 경우 응력은 항복점 
부근에서 비선형적이지만 변형률은 선형성을 유지

하기 때문이다.
Fig. 7은 볼트가 초기 체결된 상태와 베어링에 최

대 인장 작동하중이 작용할 때, 볼트 대칭 단면에 형
성된 축방향 수직 변형률 분포를 보여준다. 볼트 머
리와 나사 체결부 근처의 변형률은 응력집중에 의

해 복잡하게 변화하지만, 볼트 중간부에서는 비교
적 균일하게 변화한다. 따라서 볼트 섕크 중간부 변
형률의 선형 추세선을 이용하여 나사 체결부 초입

의 변형률 산출이 가능하다.

Fig. 7 Distribution of axial normal strain in the symmetric 
cross-section of M8 connecting-rod bolt
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Fig. 8 Estimation of axial stress at the first engagement of 
M8 bolt thread

Fig. 9 Stress-strain curve of M8 high tension bolt

Fig. 8은 해석결과로부터 체결부 초입의 볼트 피
로평가응력을 산출하는 과정을 보여준다. 볼트 머
리 밑면으로부터 거리 9~20mm 범위에 있는 축방향 
수직 변형률 값은 Fig. 7에서 볼트 중심선과 상하 가
장자리(인장과 압축 굽힘응력이 최대인 표면)의 변
형률 값이며, 이 값들의 선형 추세선으로 체결부 초
입(거리 29.1mm)의 변형률 값을 산출한다. 체결부 
초입의 변형률 옆에 표시된 응력값은 볼트의 응력-
변형률 곡선(Fig. 9)을 사용하여 산출된 볼트 피로평
가응력 값이다.
한편 Fig. 8에 의하면, 볼트가 초기 체결된 상태에

Fig. 10 Variation of M8 bolt axial stress during engine cycle

Fig. 11 Assessment of M8 bolt fatigue durability

서 베어링 억지끼움에 의해 발생하는 하중은 볼트 

머리 쪽에 더 큰 굽힘응력을 발생시키지만, 엔진 운
전 중에 베어링 캡 중앙에 작용하는 베어링 최대 인

장하중은 체결부 초입에 더 큰 굽힘응력을 발생시

킨다. 이 결과는 콘로드 볼트의 피로파손이 주로 체
결부 초입에서 발생하는 이유를 설명해준다.

Fig. 10은 볼트 초기 체결축력이 28, 32, 34kN인 각
각의 경우에 대해 엔진 사이클 동안에 볼트 체결부 

초입의 피로평가응력의 변화를 해석한 결과를 보여

준다. 볼트 피로평가응력은 베어링 최대 인장하중
이 작용하는 크랭크 각 360° 부근에서 최대가 되고, 
연소압이 최대인 20° 부근에서 최소가 된다. 볼트 피
로평가응력의 평균값은 볼트를 체결한 상태의 응력

(체결축력 28, 32, 34kN에서 각각 700, 800, 850MPa)
보다 항상 크다. 콘로드 볼트의 초기 체결축력이 증
가하면 평균응력은 증가하지만, 최대 응력의 상승
량이 상대적으로 둔화되면서 응력진폭이 감소한다. 
엔진 사이클 동안의 응력 변화는 4개의 크고 작은 
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사이클로 구성되어 있다. 콘로드 볼트는 무한수명
이 보장되도록 설계하므로, 4개의 사이클 중에서 최
대와 최소 응력을 포함하는 가장 큰 사이클의 응력

진폭과 평균응력 만으로 볼트 피로를 평가하면 된다.
Fig. 11은 Fig. 10에 제시된 변동응력의 주 사이클

에서 산출된 평균응력과 응력진폭을 볼트의 피로내

구한계선도(Fig. 2)에 적용한 결과를 보여준다. 볼트 
초기 축력이 28kN일 때, 응력진폭은 파손영역 내에 
위치하므로 볼트의 유한수명이 예상된다. 한편, 볼
트 초기 축력이 32kN과 34kN일 때, 응력진폭은 모
두 생존영역에 위치하므로 볼트의 무한피로수명이 

보장될 것으로 예상된다. 그러나, 초기 축력이 34kN
일 때, 볼트의 국부적 소성변형이 예상되므로, 엔진 
사이클이 반복되면 볼트 길이가 증가하면서 볼트의 

외력 분담률이 증가하여 결국에는 피로에 의해 파

손된다는 것을 의미한다. 따라서 체결축력이 32kN
일 때만 볼트의 무한피로수명이 보장된다. 체결축
력 32kN은 내구성이 입증된 현대자동차 양산 엔진 
콘로드 볼트의 정규 체결축력 값이다. 따라서 해석 
결과는 본 논문에서 제시하는 볼트 피로평가법의 

신뢰성을 간접적으로 입증한다.

5. 결 론

유한요소해석을 활용한 엔진 콘로드 볼트의 피로

평가방법을 개발하고, 내구성이 입증된 현대자동차 
양산 엔진 콘로드 볼트에 적용하여 신뢰성을 검증

하였다. 개발된 방법을 적용하는데 필요한 볼트 피
로내구한계 시험법과 볼트 해석모델 작성법 그리고 

해석결과에서 볼트 취약부 피로평가응력 산출법을 

제시하였다. 
개발된 방법은 볼트 체결 구조물 유한요소해석에

서 주로 사용되는 원기둥 형상의 볼트모델을 보완

하여 사용하므로 해석의 난이도를 증가시키지 않는

다. 또한, 편심하중이 작용하는 볼트의 피로내구성
도 안전하게 평가할 수 있음을 입증하였으므로, 인
장하중을 받는 다른 종류의 체결부 볼트에도 적용

할 수 있다.
개발된 방법의 신뢰성을 향상시키기 위해서는 나

사산 경사에 의한 반경방향 하중과 비틀림 하중을 

볼트모델에 추가해야 한다. 또한 볼트 피로내구한

계 자료를 효율적으로 구축하는 방법이 필요하다. 
이를 위한 노력이 현재 진행 중이며 결과를 추후 발

표할 예정이다.
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