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            초록
          
        

        
          In this paper, we suggested the means to improve the strength of the drive shaft, a vulnerable part of the drive axle system in a 3.5-ton commercial vehicle. Drive shaft is composed of a universal joint with spider and yoke, yoke shaft, etc. To enhance the strength of the drive shaft, the design parameters of the spider, such as distance and diameter, were revised after CAE analysis. Drive shaft is designed as four case analysis models with ANSYS. These models can analyze the strength of the drive shaft and validate the results of the analysis with four case models. Finally, we suggested a spider design that reduced the spider’s maximum stress by 44 %.
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      1. 서 론
      상용차용 전륜구동 차축의 구동축(Drive shaft)은 종감속 장치를 거쳐 전달된 구동력을 바퀴에 전달하는 축으로 한 끝은 차동 장치의 사이드 기어에 결합되고 다른 끝은 구동바퀴에 결합된다. 특히, 조향시에도 속도변화 없이 회전력을 원활하게 전달할 수 있도록 축와 등속조인트(CV joint)로 구성되어 있으며, 좁은 공간에서 큰 구동력을 전달하는 제품으로 진동과 소음의 억제, 요구하는 동력을 원활하게 전달할 수 있는 비틀림, 굽힘 강도를 만족하는 경량화 제품을 필요로 하고 있다. 구동축의 개발은 차량이 요구하는 구동력의 크기에 따라 등속조인트의 종류와 핵심 구성 부품의 형상, 축 크기를 고려하여 결정되어야 한다.

      부품 경량화, 진동과 소음의 억제 및 구조적 강성을 만족하는 구동 차축에 적용되는 축에 대한 연구는 상용 구조해석 소프트웨어를 이용한 사전 예측 및 검증에 대한 연구가 주로 이루어지고 있다. 국대선 등1)은 일체형 중공 구동축의 구조 안정성 분석을 통하여 구동축에 대한 탄소성 유한요소해석 모델을 생성하고 설계된 제품이 극한 강도에서 파단이 발생되지 않음을 보였으며, 응력-수명 피로해석을 수행하여 요구 수명을 만족함을 보였다. 이호준 등2)은 유한요소해석을 통하여 프로펠러 샤프트 요크의 하부 포트 홀(Pot hole) 형상이 비틀림 변형에 영향을 미칠 수 있음을 보이고 강도 개선에 효율적인 하부형상을 제안하였다. 송현석 등3)은 프로펠러 샤프트 구성 부품인 R_yoke에 대한 내구성 향상 및 응력 저감을 위하여 설계 변수에 대한 민감도 분석을 바탕으로 개선 설계안을 제시하였다. 한동섭 등4)은 구동축과 피동 축이 연결되는 프로펠러 샤프트의 교차각이 강도에 미치는 영향을 연구하였다. Avrigean 등5)은 유니버셜 조인트의 결합 유형 및 빈도에 관한 시장조사 자료를 근거로 스파이더 부품을 주요 결합요소로 선정하여 이에 대한 연구를 수행하였으며, 이외에도 제품의 신뢰성 확보를 위하여 등속조인트에 작용하는 접촉 하중 및 응력을 이론적, 실험적으로 평가하는 연구6), 샤프트의 경량화에 따른 강성 및 NVH 특성변화에 관환 연구7), 샤프트의 진동 특성이 구동계에 미치는 영향을 평가하고 진동 저감 방안을 제시하는 연구8) 등이 활발하게 진행되고 있다.

      위와 같이 내구성, 응력저감, 진동 소음 특성 등 다양한 연구가 진행 되었지만 조향구동 차축의 구동 축 개발과 관련된 연구는 아직 미미한 상황이다. 이에 본 논문에서는 3.5톤 상용차에 적용할 구동 축개발을 위하여 유한요소해석 프로그램을 활용한 설계 검증과 취약 부품의 형상을 개선하여 제품의 신뢰성을 높이고자 하였다.

    

    

  
    
      2. 해석모델 생성
      연구의 대상 제품은 3.5톤 상용차의 조향 구동축의 축(Drive shaft)으로 차동장치의 사이드 기어로부터 구동바퀴까지 구동력을 원활하게 전달하는 기능으로 더블카단 형식의 등속조인트와 충분한 비틀림 강성을 갖는 축으로 구성되어 있다. 이에 따라 대상 차종의 차동기어와 구동바퀴간의 거리, 너클의 크기 및 허용각도에 따라 구동축의 치수가 결정되며, 본 연구 개발 적용 차량의 제원을 검토하여 길이 950~960 mm, 넓이 180~200 mm정도에서의 구동 측(Drive shaft)을 개발하고자 한다. 또한 본 제품은 차량의 급격한 가감속, 조향 및 과하중 조건에서도 충분한 비틀림, 굽힘 강도를 필요로 하며, 더블카단 형식의 등속조인트는 센터 요크(Center yoke)에 십자가 형태의 2개의 십자축(Spider)이 결합되고 2개의 십자축은 축에 결합된 Y 자 형태의 요크와 연결되어 조향 시 회전 축심이 임의의 각도로 교차되어도 원활한 동력전달이 가능하도록 구성하였다. Fig. 1은 3.5톤 상용차용 구동축의 구성을 보여주고 있다.

      
        
        

        Fig. 1 
				
        

        
          Drive shaft configuration
        
        

        

      

      
        2.1 모델 단순화 및 메쉬 생성
        구동축의 구조해석을 위하여 더블카단 조인트의 센터 요크, 스파이더 및 요크 샤프트 부품을 Catia V5를 이용하여 모델링하고 구속조건을 부여하여 조립 제품을 완성하였다. 해석 모델 구성 부품 중 스파이더 고정 핀, 축 및 요크의 미세형상 및 홀 등 초기해석 후 해석 결과에 영향이 미미한 형상은 모델 생성 과정의 오류, 해석 시간 단축을 위하여 단순화하거나 제거하였다. Fig. 2는 간략화 된 모델 형상을 보여주고 있다.

        
          
          

          Fig. 2 
				
          

          
            Simplified model of the drive shaft
          
          

          

        

        해석 모델에 적용된 메쉬는 솔리드 모델링 제품에 주로 사용되는 3D 메쉬 요소인 Tetra 메쉬를 사용하였으며, 스파이더, 요크 등 취약 제품으로 예상되는 부분은 2,3,4 mm 메쉬 크기를 조절하여 수렴성을 검토하였다. 메쉬 크기별 최대 응력 오차값은 약 5 % 내외로 수렴하였으며, 2mm 메쉬 크기를 선정하여 해석을 수행하였다.

        Fig. 3에서 조립품, 각 부품에 대한 완성된 해석 모델을 보여주고 있으며, 취약 부품을 검토하기 위하여 탄성해석을 수행하였다. 구동축 각 부품의 물성 데이터는 Table 1에 보여주고 있다.

        
          
          

          Fig. 3 
				
          

          
            Mesh generation of the drive shaft
          
          

          

        

        
          Table 1 
				
          

          
            Maximum stress of mesh size
          
          

        

        
          
            
              	Mesh size
              	4 mm
              	3 mm
              	2 mm
            

          
          
            	Max. stress (MPa)
            	766
            	780
            	786
          

        

        

      

      
        2.2 접촉, 하중 및 구속 조건
        구동축은 축 중심이 교차되는 상황에서 조인트부에 원활한 작동이 가능하도록 접촉 조건이 부여되어야 한다. 더블카단 조인트를 구성하는 센터요크, 스파이더, 요크 사이에는 조인트의 원활한 각도 변경이 가능하도록 부쉬(Bush) 형태의 베어링이 삽입되어 있으며, 부쉬 형태의 베어링 내부에는 여러 개의 베어링이 결합되어있어 부쉬베어링 내부에 결합되는 스파이더는 서로 회전이 가능하다. 해석 시 각도 변경이 가능한 조건을 부여하기 위하여 스파이더와 베이링 접촉면에서 회전이 가능하도록 접촉면 슬립을 허용하는 “No separation”, 요크와 베어링 슬립이 발생하지 않으므로, 완전고정이라 가정하여 “Bonded” 접촉 조건을 적용하였다. Fig. 4는 해석모델에 적용된 접촉 조건을 보여주고 있다.

        
          
          

          Fig. 4 
				
          

          
            Contact conditions of analysis model
          
          

          

        

        하중 및 구속조건은 Fig. 5와 같이 구동 바퀴와 연결되는 요크 샤프트의 끝 부분은 축 방향 움직임이 미미할 것으로 판단되어 완전 구속하였다.

        
          
          

          Fig. 5 
				
          

          
            Load and boundary conditions of analysis model
          
          

          

        

        구동 샤프트는 차동장치의 사이드 기어를 통하여 구동축에 전달되는 입력토크에 충분한 강도를 가지도록 설계하여야 한다. 본 제품의 적용차량인 3.5 Ton 트럭의 설계 허용 토크는 약 1800 N･m 이상으로 설계 안전강도를 고려하여 2000 N･m 토크를 기준으로 500 N･m 씩 증가시켜 총 5가지 입력 토크에 대한 최대 응력 분포를 검토하였다.

      

      
        2.3 설계 변수
        해석 결과를 바탕으로 개발품의 각 부품별 최대 응력 발생 부분에 대한 검토를 진행하였으며, 취약부 강도 개선을 위한 설계변경 모델(요크, 스파이더부의 반경 및 길이 변경)에 대한 해석을 진행하여 개발 목표에 가장 적합한 구동축 제품을 개발하고자 하였다. Fig. 6은 스파이더 외경 및 길이 변화 등 설계 변경 요소를 보여주고 있으며, 차량제원을 고려하여 총 4가지 케이스에 대하여 해석을 수행하였다.

        
          
          

          Fig. 6 
				
          

          
            Design parameters of the spider
          
          

          

        

      

    

    

  
    
      3. 해석 결과 및 개선
      
        3.1 기본 모델(Case 1) 해석
        구동축의 최대응력 및 취약부를 알아보기 위하여 입력토크 변화에 따른 유한요소해석을 수행하였다. 각각의 입력토크에서 최대응력은 토크의 증가와 함께 선형적으로 증가하였고 취약부는 동일한 위치에서 나타났다. 또한, 각 부품의 항복응력 대비 최대응력을 검토한 결과 스파이더 1 부품에서 안전율이 1.2로 가장 낮았으며 Inner/Outer yoke shaft, Yoke 순으로 안전율이 낮았다. Fig. 7은 입력토크 2,000 N･m에서 구동축 부품의 해석결과를 보여주고 있다.

        
          
          

          Fig. 7 
				
          

          
            Analysis results of the drive shaft
          
          

          

        

        구동축의 각 구성 부품에 발생하는 최대 응력과 안전계수(항복강도/ 최대응력)를 Table 2에 정리하였다.

        
          Table 2 
				
          

          
            Material properties of the axle shaft
          
          

        

        
          
            
              	Name
              	Material
              	Young's modulus (GPa)
              	Poisson's ratio
              	Yield strength (MPa)
            

          
          
            	Spider
            	SCM420H
            	205
            	0.3
            	966
          

          
            	Yoke shaft
            	SCM440H
            	205
            	0.3
            	1084
          

          
            	Center yoke
            	S45C
            	205
            	0.29
            	686
          

        

        

        부품별 최대응력과 취약부를 검토한 결과 출력부와 연결되는 스파이더 1에서 786 MPa 최대응력이 발생하였으며 항복응력에 대한 안전계수는 1.2로 계산되어 가장 취약한 부품이었다. 스파이더 2 또한 비슷한 크기의 최대응력과 안전계수를 보여 설계시 스파이더 부품의 강도를 충분히 고려해야 함을 알 수 있었다. 부품별 안전계수 검토 시 입력축, 출력축, 센터 요크, 출력 요크, 입력 요크 순으로 취약함을 알 수 있었다.

        Fig. 8은 Spider, Shaft, Yoke 부품에 대한 입력 토크 별 최대 응력을 보여주고 있으며, 토크의 증가에 따라 최대 응력은 선형적으로 증가하고 있음을 알 수 있었다. Spider 부품은 2,000 N･m 입력 토크 인가 시 최대응력이 786 MPa, 784 MPa로 항복 응력에 근접하였으며, 입력 토크 3,000 N･m 인가 시 항복 응력을 넘는 980 MPa의 최대응력이 발생하였다. 그 외 부품에서는 최대 적용 토크 3,500 N･m까지 항복 응력보다 작은 값으로 충분한 강도를 갖는 것을 알 수 있었다. 설계된 구동축에서 Spider 부품이 차량 사양에 적합한 제품 개발을 위한 핵심 제품으로 입력 토크 3,000 N･m에서 안전한 제품을 개발하기 위하여 스파이더와 요크 연결부의 직경과 길이를 변경하여 추가적인 해석을 진행하였다.

        
          
          

          Fig. 8 
				
          

          
            Maximum stress of the parts according to input torque
          
          

          

        

        
          Table 3 
				
          

          
            Maximum stress of the drive shaft parts with torque 2,000 N･m
          
          

        

        
          
            
              	Name
              	Yield stress (MPa)
              	Max. stress (MPa)
              	S.F.
            

          
          
            	Outer shaft
            	1084
            	577
            	1.9
          

          
            	Outer yoke
            	1084
            	420
            	2.6
          

          
            	Spider 1
            	966
            	786
            	1.2
          

          
            	Center yoke
            	686
            	289
            	2.4
          

          
            	Spider 2
            	966
            	784
            	1.3
          

          
            	Inner yoke
            	1084
            	366
            	3
          

          
            	Inner shaft
            	1084
            	613
            	1.8
          

        

        

      

      
        3.2 설계 변경 모델(Case 2, 3, 4) 해석
        기본 모델과 비교하여 스파이더 길이를 20 mm 줄인 제품의 입력 토크의 변화에 따른 최대응력과 취약부를 분석하였다. 해석 결과 스파이더의 최대응력은 7 % 정도 작아졌으며 동일한 위치에서 발생하였다. 스파이더 길이가 짧아짐에 따라 스파이더에 발생하는 최대응력은 작아지나 스파이더에 연결되는 입출력 요크의 최대응력은 미세하게 상승하는 것을 알 수 있었다. 길이가 변경된 스파이더 제품은 2,500 N･m 입력 토크 인가 시 최대응력이 959 MPa, 940 MPa로 항복 응력에 근접하였으며, 입력 토크 3,000 N･m 인가 시 최대응력 1,152 MPa로 항복 응력을 초과하였다. 그 외 부품에서는 입력 토크 3,500 N･m까지 제품의 항복응력보다 작은 최대응력 값을 보였다.

        기본 모델 대비 스파이더 길이를 20 mm 줄이고 직경을 6 mm 늘린 제품에 대하여 입력 토크 변화에 따른 최대응력과 취약부를 알아보았다. 기준 모델과 비교하여 스파이더의 최대응력이 대략 51 %(786 MPa -> 381 MPa)정도 크게 감소하였으며 발생 부위는 동일하였다. 스파이더의 직경이 증가함에 따라 입출력 축의 최대응력은 감소하며, 입출력 요크의 최대응력은 증가함을 알 수 있었다. 길이와 직경이 변경된 스파이더 부품은 3,000 N･m 입력토크 인가 시 모든 부품에서 제품의 항복응력보다 작은 최대 응력 값을 보였으며, 최대 4,000 N･m 토크 인가 시 모든 부품에서는 제품의 항복응력을 만족하는 결과를 얻었다. 반면에 스파이더의 취약부의 강도 보강으로 입출력 축의 최대응력이 크게 상승하여 취약부로 나타남을 알 수 있었다. Fig. 9는 주요 부품의 해석결과를 보여주고 있으며, Fig. 10은 입력 토크별 각 부품의 최대응력을 보여주고 있으며 입출력 축의 최대응력이 스파이더 부품보다 큰 것을 알 수 있다.

        
          
          

          Fig. 9 
				
          

          
            Analysis results of the axle shaft (Distance: -20 mm, Dia.: +6 mm)
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 10 
				
          

          
            Maximum stress of the parts according to input torque (Distance: -20 mm, Dia.: +6 mm)
          
          

          

        

        기본 모델 대비 스파이더 길이를 9 mm 줄이고 직경을 6 mm 늘린 제품에 대하여 입력 토크 변화에 따른 최대응력과 취약부를 분석하였다. 기본 모델과 비교하여 스파이더의 최대응력이 대략 44 %(786 MPa -> 437 MPa)감소하며 최대응력 발생 부위는 동일하였다. 변경된 스파이더 부품은 4,000 N･m 토크 인가 시 항복응력보다 작은 최대응력이 발생하였으며, 입출력 요크, 축의 최대응력은 케이스 3번과 비교하여 작게 증가하여 좀 더 안전함을 알 수 있었다.

        이상의 4가지 케이스에 대한 구조해석을 통한 구동축의 검증 결과 길이, 직경 변화에 의한 각 부품별 최대응력의 발생 위치는 동일하게 유지되었으나 취약 부품의 보강 방법에 따라 최대응력 및 취약부의 변화가 발생하였다. 구동축의 가장 취약한 부품인 스파이더는 길이는 작게, 직경은 크게 할수록 제품의 강도가 상승하지만 연결 부품의 최대응력 변화 및 안전율을 고려하여 스파이더 형상을 결정해야 한다. 본 연구에서는 길이는 9 mm 줄이고 직경을 6 mm 늘린 제품이 스파이더의 최대응력 감소와 연결부품의 최대응력 상승을 고려할 때 가장 최적의 제품이었다.

        
          
          

          Fig. 11 
				
          

          
            Maximum stress comparison (Case 3, Case 4)
          
          

          

        

      

    

    

  
    
      4. 결 론
      본 연구에서는 3.5톤 상용차의 차축 구동축의 강도 향상을 위하여 설계된 제품에 대하여 CAE 방법을 통하여 제품의 응력분포, 취약부를 확인하고 검증하였다. 구동축의 작동 조건을 고려하여 다양한 입력 토크에서 구조해석을 수행하였고 스파이더 부품의 직경, 길이 등 설계 변경된 제품의 검증으로 다음과 같은 결론을 얻었다.

      
        	1) 5가지 입력 토크에 대한 구동축의 해석 결과 스파이더가 가장 취약 부품이었다. 길이, 직경 변화를 통하여 스파이더 및 주요 부품의 최대응력과 안전율 변화를 검토하였으며, 적용 토크를 만족하는 구동축 제품을 설계 개발하였다.


        	2) 스파이더의 길이가 20 mm 작게 한 제품의 해석 결과 기준 모델 대비 스파이더의 최대응력이 대략 7 % 감소함을 확인하였으며, 스파이더와 연결된 입출력 요크의 최대응력은 미세하게 증가하였다. 입력 토크 2,500 N･m 인가 시 959 MPa의 항복 응력에 근접한 최대응력이 발생하였다.


        	3) 스파이더 길이를 20 mm 줄이고 직경을 6 mm 크게 한 제품의 해석 결과 스파이더의 최대응력은 기본 모델 대비 대략 51 % 감소하였으며, 입출력 요크, 축의 최대응력이 증가하였다. 입력 토크 4,000 N･m 토크 인가 시 스파이더의 최대응력은 762 MPa로 항복 응력 이내 값을 보였지만 입출력 축의 최대응력이 1,025 MPa 로 크게 상승하였다.


        	4) 스파이더 길이를 9 mm 줄이고 직경을 6 mm 크게 한 제품의 해석 결과 최대응력은 기준 모델 대비 대략 44 % 감소하였으며, 입출력 요크, 축의 최대응력은 케이스 3번과 비교하여 작게 증가하였다. 스파이더의 응력 감소와 연결 부품의 응력증가를 고려할 때 가장 적절한 설계 변경 제품으로 판단하였다.


      

      본 연구의 결과는 3.5톤 상용차의 구동축 제품 개발에 도움을 줄 수 있으며, 향후 시제품 제작 및 신뢰성 시험 평가를 통하여 CAE 구조해석을 적용한 제품 개발의 효과성을 확인하고자 한다.
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