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직렬 4기통 엔진용 밸런스 샤 트 모듈의 
불평형 질량  베어링 치 선정
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Abstract : Large quantity of bending deformation as well as irregular rotating torque fluctuation are the main struggles 
of the balance shaft module during a high speed rotation. Since two issues are much sensitive to the location of both 
supporting bearing and unbalance mass at a balance shaft, it is recommended to construct a design strategy on balance 
shaft at the early stage so as to save developing time and effort before approaches to the detailed design process. In this 
paper, an optimal design formulation is proposed to minimize the elastic strain energy due to bending as well as the 
kinematic energy of polar moment of inertia in rotation. Case studies of optimal design are conducted for different mass 
ratio as well as linear combination of objective function and its consequence reveals that global optimum of balance 
shaft model is existed over possible design conditions. Simulation shows that best locations of both supporting bearing 
and unbalance are globally 20% and 80%, respectively, over total length of a balance shaft.

Key words : Optimal design formulation(최 설계 정식화), Objective function(목 함수), Balance shaft(밸런스 샤 트)

1. 서 론1)

밸런스 샤 트는 엔진에서 발생하는 불평형 질량

이나 모멘트를 직 으로 제어하기 해 고안된 

자동차 부품으로서 엔진에서 기인한 진동과 소음을 

직 으로 차단하기 때문에 고  차종을 심으로 

용되고 있다. 특히 직렬 4기통 엔진의 경우 엔진 
회 수의 2배수에 해당하는 진동 성분이 차량의 상
하 방향으로 과다하게 발생되기 때문에 밸런스 샤

트의 용에 따라 엔진의 NVH 성능이 크게 개선
된다.1-6) 밸런스 샤 트 모듈이 높은 회 수에서 원

하는 성능을 발휘하기 해서는 밸런스 샤 트의 
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불평형량에 의한 밸런스 샤 트의 과도한 굽힘 변

형  엔진의 불규칙한 회  토크 변화에 의한 회

력 달부(기어/체인)의 이상 거동 등을 해결해야 
한다. 자의 경우 굽힘 변형에 의해 베어링의 지지 
성능을 떨어뜨리고 주변 하우징과 직 인 이 

일어날 가능성이 있다. 후자의 경우에는 회  구동

력을 달하는 기어나 체인에 원하지 않는 진동이

나 소음을 유발시키는 원동력이 된다. 회 체에 

한 기존의 연구는 회 축에 칭인 로터에 한 불

평형 응답(unbalance response)을 최소화하고 안정성 
한계 속도(stability limit speed)를 작동 역에서 배
제시키는데 있었다.7-9) 그러나 밸런스 샤 트의 경

우에는 불평형 응답을 임의로 과다하게 발생시키는 
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모듈로써 일반 인 회 체 시스템과 다른 거동을 

보이기 때문에 기존 문제해결 방안으로 응하기가 

어렵다. 본 논문에서는 기 설계 단계에서 완성도 
높은 모델이 구성되는데 을 두어 앞서 언 한 2
가지 문제 들을 해결하고자 하 다. 구성된 최
설계 목  함수를 활용하여 지지 베어링  불평형 

질량 치를 최 화함으로써 밸런스 샤 트의 굽힘

변형 에 지와 회  에 지를 동시에 최소화할 수 

있도록 하 다. 모듈 시험 평가시 발생하는 윤활 문
제는 하우징의 상세설계 과정에 귀속되기 때문에 

본 연구 내용에서 배제하 다. 한 구동부(기어 혹
은 체인)에서 발생하는 외력에 의한 향은 고려하
지 않았기 때문에 밸런스 샤 트는 자유 경계 상태

로 가정하 다.10-13)

2. 최  치 결정을 한 최  설계 정식화

2.1 상태 변수 수식화

밸런스 샤 트에 용되는 지지 베어링과 불평형 

질량의 치를 제어하기 해 설계 정식화에 필요

한 상태변수를 도출하도록 한다. 설계 정식화의 궁
극 인 목표가 고속에서 발생하는 로터의 굽힘 변

형과 구동 토크의 변화를 동시에 최소화시켜야 하

기 때문에 굽힘 변형에 의한 변형량 에 지와 회  

성 우력으로부터 발생하는 기구학  에 지를 각

각 상태 변수로 선정하 다.

2.1.1 굽힘 변형에 의한 변형량 에 지

밸런스 샤 트는 회 축을 기 으로 칭인 부분

과 비 칭인 부분으로 나 어지고, 비 칭인 부분

이 불평형 질량으로서 회  속도에 따른 불평형량

을 도출시키게 된다. 본 최 화 단계에서 칭인 부

분의 상세 설계는 이루어지지 않기 때문에 단면

인 균일한 보로 가정하 으며, 불평형 질량 부분은 
집  질량으로 가정하 다. 실제 밸런스 샤 트의 

상세 설계가 이루어지는 경우에도 불평형 질량은 

동  측면에서 장 이 있을 뿐만 아니라 가공 단가

에서 유리하기 때문에 일반 으로 집 질량 형태로 

설계가 이루어진다.14-17) 로터 모델로부터 밸런스 샤
트 굽힘 변형에 의한 변형량 에 지를 얻어내기 

해 Fig. 1의 등가 모델을 구성하 다. 한 이와 같
은 조건에서 회 에 의해 발생하는 원심력이 단일

Fig. 1 Equivalent balance shaft model with bearing reaction 
in inline 4-cylinder engine

평면에 작용하여 동  불평형 요소를 유발하지 않

으며, 이는 Fig. 1의 정  로터 모델로 밸런스 샤 트

를 표 할 수 있는 근거가 된다.14,15)

Fig. 1의 등가 로터 모델로부터 경계 조건을 설정
하고 재료역학에서 사용되는 일반 인 보 이론을 

용하면 치 ≤ ≤에서의 밸런스 샤 트 

굽힘 변형에 의한 우력()은 아래 식 (1-a)로 표
되며 이에 따른 변형량 에 지()는 식 (1-b)
이다.18,19)

 

〈〉 〈〉 〈〉 

(1-a)









 (1-b)

여기서, 는 탄성비례계수, 는 등가 로터 단면
에 한 2차 성 모멘트,  은 등가 로터의 길이
이다.

2.1.2 회  성 우력에 의한 기구학  에 지

밸런스 샤 트는 불평형 질량을 가지는 로터가 

고속으로 회 하기 때문에 성 모멘트를 최소화시

키는 것이 베어링의 지지 반력의 부담을 이고 진

동 측면에서도 유리하다. 자의 경우 상하 방향의 
진동 성분에 기인한 모멘트 성분을 최소화시키기 

해서는 베어링을 회  반경(radius of gyration)에 
치시키는 경우에 축 성 모멘트가 최소가 되기 

때문에 유리하다.12,13) 질량이 이고 회 반경이 

인 회 축 칭의 로터 형상으로부터 발생하는 

성 모멘트( 
 )와 불평형 질량으

로부터 유발된 모멘트 성분( )을 고려하
면, 회 축 칭  불평형 질량을 동시에 가지고 있

는 밸런스 샤 트는 Fig. 2의 등가 로터 모델로
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Fig. 2 Radius of gyration in the simple rotor model

부터 식 (2-a)의 회  반경()을 가진다. 여기서, 
 는 로터 심으로부터 등가 불평형 질

량까지의 거리를 나타낸다. 는 의 값이 불평형 

질량으로부터 유발된 모멘트보다 매우 크다는 가정 

아래 (2-b)의 부등식으로 표 이 가능하다.

 





 









×

 (2-a)

  


 
  (2-b)

회 축 칭의 로터 질량()과 불평형 질량( )
이 아래 식 (3)의 조건으로 계된다고 가정하자.




   (3)

이 경우 식 (2-a)의 회 반경은 가 등가 로터 길

이의 반 이상으로 커질 수 없는 기하학  조건

(     )을 만족하여야 하기 때문에, 아래 식 
(4)로 근사화가 가능하다.

≈







   

(4)

여기서, 과 는 를 나타내기 한 1차  0

차의 테일러 수 계수들이다. 밸런스 샤 트의 

성 모멘트는 축 성 모멘트()와 회 축과 직각인 

방향의 모멘트 성분(
⊤

)으로 나  수 있으며 식 (3) 

 식 (4)를 이용하여 표 하면 아래 식 (5-a)  (5-b)
와 같다.

  
   (5-a)


⊤
 

 (5-b)

식 (5-a)의 경우 밸런스 샤 트의 구동 토크와 

계되며, 식 (5-b)는 베어링에서 지지해야 하는 모멘
트 성분과 계된다. 

⊤
의 경우, 베어링 치를 회

 심에 둠으로써 우력 발생에 따른 부정 인 

향이 최소화되었기 때문에 본 기구학  에 지 계

산에서 생략하 다. 밸런스 샤 트가 의 각속도로 

회 축을 심으로 회 한다고 가정하면 의 우력

으로부터 식 (6)의 기구학  에 지()가 발생한다.

  


 (6)

2.2 상태변수 범  설정

앞서 수식화된 상태변수들은 Fig. 1의 치 변수
에 의한 함수이며, 치 변수들은 로터의 형상 조건
에 의해 구속을 받기 된다. 그러므로 앞서 수식화 된 
상태변수들은 밸런스 샤 트의 형상 조건에 의해 

범 가 제한된다.
Fig. 1의 치 정보를 (4)의 식으로 표 하면 

와 는 각각 식 (7-a), (7-b)로 표 이 가능

하다.




 (7-a)

  


 (7-b)

치 변수들()은 밸런스 샤 트의 형

상 조건을 만족해야 하며, 아래 식 (8-a)와 (8-b)의 부
등 조건으로 표 된다. 본 조건은 Fig. 1의 로터가 좌
우 칭이기 때문에 계산의 복을 피하기 해 설

정한 것이다.

≤ ≤ (8-a)

≤ ≤   (8-b)

식 (7-a)를 식 (9-a)로 변환한 다음, 식 (7-b)를 활
용하여 부등식 (8-a)과 (8-b)를 테일러 수 계수들

(, )에 한 부등식 (9-b)와 (9-c)로 각각 표한할 

수 있다.

 

   (9-a)




≤ 



   ⇔  ≤   (9-b)
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 ≥ 


   ⇔  ≥   

(9-c)

부등식 (9-a), (9-b)와 함께 식 (4)의 계사간의 계
를 이용하여 각각의 테일러 수 계수를 축으로 하

는 Fig. 3의 그래 가 도출된다.

Fig. 3 Feasible region for the coefficients of Taylor series

3가지 조건을 모두 만족하는 부분에 응하는 테
일러 수 계수들의 조합이 물리 으로 가능한 밸런

스 샤 트의 설계 조건들이다. Fig. 3의 공통부분에 
한 계수들의 계는 식 (10-a)와 같고 변수 범 는 

식 (10-b)와 같다.

   (10-a)


 ≤  ≤ 


  (10-b)

식 (10-b)의 변수 범 에 가 존재하기 때문에 테

일러 수 계수들의 범 는 치 정보에 종속 인 

값이다. 그러므로 의 변화에 따라 상태변수의 값의 
변화도 달라진다.

2.3 밸런스 샤 트에 한 최  설계 정식화

본 연구에서의 밸런스 샤 트 설계 목표는 동일

한 성력이 밸런스 샤 트에 작용할 때, 회  성 

우력에 의한 기구학  에 지  굽힘 변형에 의한 

변형량 에 지를 최소화하는 것이다.
목  함수는 식 (11-a)에서 나타낸 바와 같이 베어

링의 치()를 설계 변수로 두고 밸런스 샤 트의 

굽힘 변형에 의한 변형량 에 지(, 식 (1-b) 참고) 

 회 성 우력에 으ㅟ한 기구학  에 지( , 식 
(6) 참고)를 각각의 상태변수로 지정하여 선형 인 

2개의 조합 에서 최소의 값을 얻어내도록 하 다. 
여기서 는 2개의 상태변수의 선형조합의 가 치

를 조 하는 인자이며, 와 의 범 는 식 (11-b)와 
같다. 서로 다른 설계 변수들의 에 지 크기 차이의 

향을 배제하기 해 정식화 과정에서 정규화

(normalization) 하 다. 

 
min






 
 

(11-a)

≤ ≤ ≤ ≤  (11-b)

2.4 밸런스 샤 트 최  설계 조건

식 (11-a)의 설계 정식화를 이용하여 의 변화에 
따른 테일러 수 계수들의 가능한 조합들(식 (10-a)
 (10-b) 참고)을 얻어낸 다음 각의 경우에 해  
값을 도출하 다. 최  조합을 도출하기 해 각각

의  값에 한 국부 최 (local optimum)들을 도
출한 후, 체 에 한 체 최 (global optimum)
을 도출하는 순서로 진행하 다.
아래 Fig. 4에서 Fig. 7은 식 (11-c)  (11-d)의 변수

에 해 각각 의 변화에 따른 국부 최 을 나타낸 

것이다. 의 치는 회  심 으로 한정하 기 때

문에 의 변화에 따른 불연속의 국부 최 들이 도출

되었다. 의 경우 베어링의 치( )와 불
평형량의 치가 부분 일치되는 경우에 최 의 조

건이 도출되었다.  의 경우  값이 증가함에 따
라 불평형 질량의 치가 샤 트 끝단에서 간으로

Fig. 4 Objective function against mass ratio,   
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Fig. 5 Local optimal location of  against mass ration,   

Fig. 6 Objective function against mass ratio,   

Fig. 7 Local optimal location of  against mass ration,    

격하게 최  치가 변화되는 것을 볼 수 있다.
아래 그림은 질량비가 일정(  )한 특정 경우에 
해 2개의 상태변수를 모두 선형 으로 고려한 3
가지 경우(    )에 한 국부 최  값을 

나타낸 것으로, Fig. 6은 값, Fig. 7은 이에 따른 불
평형 질량의 치를 각각 나타낸 것이다. 의 변화
에 따라 국부 최  값들의 경향은 다르지만 유사한 

부분에서 최  이 도출되었다. 

Fig. 8 Global optimum for objective function at  

Fig. 9 Global optimum location for  at  

Fig. 6의 경우 도출된 값을 정확하게 비교해 보면 
3가지의 선형 조건에서 얻어진 최  이 분산이 있

음을 확인할 수 있다. 보다 세부 으로 최 의 조건

을 알아보기 해 3가지의 선형 조건  질량비를 
물리 으로 가능한 1에서부터 6까지로 선정한 후 
후 각각의 경우에 한 정규화된 와 의 값을 도출

하여 아래 Fig. 8에 나타내었다.
질량비가 1인 경우를 제외하고는 정규화된 와 

의 값이 유사한 값으로 도출되었으며, 2개의 치 
정보의 합은 1의 근방의 값을 나타내었다. 2개의 변

Fig. 10 Optimal location of  and  against a mass ratio
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수 값의 합이 1인 조건은 굽힘 변형에 의한 변형량 
에 지의 값이 최 인 국부 최 값(local optimum)
들  하나의 경우이며, 회  성 우력에 의한 기구

학  에 지 향에 의해 체 최 값(global 
optimum)이 도출되었다.
한 Fig. 8의 해석 결과들에 한  ⊤ 

(식 (6) 참고)의 값의 변화들도 알아보았다. 이 값은 
밸런스 샤 트 모멘트 성분의 합으로 높은 값을 가

질수록 동일한 불평형 질량 비 칭의 로터 질량

이 증가하기 때문에 가공의 단가  재료의 사용량

이 증가한다. 서로 다른 선형비()에 한 모멘트 
성분의 합을 Fig. 9에 도시하 다. 여기서, 모멘트의 
합은 물리 인 값보다는 서로 다른 경우에 한 비

교만이 필요하기 때문에 정규화 과정을 거쳐서 나

타낸 것이다.

Fig. 11 Total moment of inertia of balance shaft against a 
mass ratio

Fig. 8의 경우 2개의 상태변수들이 모두 고려된 
경우에는 선형의 가 치에 무 하게 최  치가 

결정될 수 있지만, 모멘트의 합을 고려한 Fig. 9의 결
과를 고려한 경우 질량비가 높을수록 모멘트 합이 

증가하는 것을 알 수 있다. 물론 질량비를 작게 할 
경우에는 우력의 합이 감소하지만 로터 자체의 강

성을 보강하기 해 상세 설계 과정에서 많은 부담

을 가지게 된다. 그러므로 질량비의 선택은 2-4 범  

정도에서 설계자의 경험에 의해 선정하는 것이 바

람직하다.

3. 결 론

본 연구는 밸런스 샤 트 모듈의 하부 부품인 밸

런스 샤 트의 베어링과 불평형 질량의 치 결정

에 한 연구를 수행하 다. 밸런스 샤 트 모듈이 

고속 회 에서 문제 으로 지 되어 온 굽힘 변형

과 모멘트 성분을 최소화시키기 한 정식화를 수

행 한 바, 칭인 밸런스 샤 트의 질량과 불평형 질

량 사이의 비에 종속 인 최 화 결과를 도출하

다. 본 연구 결과를 통해 얻어진 주요 결과는 다음과 
같다.
1) 직렬 4기통 엔진용 밸런스 샤 트의 굽힘 변형과 

모멘트 성분들을 동시에 최소화할 수 있는 최

화 정식화를 수행하 다.
2) 최  설계 정식화 결과 밸런스 샤 트의 최 설

계 조건이 성립함을 확인하 다.
3) 밸런스 샤 트의 굽힘 변형과 모멘트 성분들을 

최소화하기 해서는 지지 베어링  불평형 질

량의 치는 최 화 선형비에 무 하게 각각 

20%  80% 근방임을 도출하 다.

후    기

본 논문은 산업자원부가 주 하는 자동차기반기
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