
기초강좌

1. 머리말

스팀터빈, 가스터빈, 압축기, 펌프, 발전기, 모

터를비롯한스핀들등다양한회전기계로터-베

어링 시스템의 동역학적 설계 건전성을 다루는

기술 분야가 회전체동역학 설계기술이다. 특히,

비출력(로터 중량 대비 출력) 극대화 또는 고속

작업의 필요성으로 인해 로터가 위험속도에 근

접하거나 위험속도를 넘어 운전하는 회전기계

에 있어 회전체동역학적 설계 건전성검증은 필

수설계요건이된다. 이글에서는회전체동역학

설계기술의 전반적인 개요에 대하여 논하고자

한다. 회전기계로터-베어링의시스템의보다상

세한 회전체동역학 설계 개념 및 절차는 API

STD 684(1)와이안성(2)을참조하기바란다. 

2. 설계검토주안점

회전기계의회전체동역학설계해석또는건전

성검토는크게세가지설계특성에주안을두고

진행된다. 즉, 로터-베어링 시스템의 1) 위험속

도, 2) 진동수준(크기), 3) 동적안정성이다. 

2.1 위험속도

위험속도는간단히로터의회전운전속도와일

치하는 로터-베어링 시스템의 선회 고유진동수

(whirl natural frequency)로, 넓은범위에서는정격

속도와같은특정운전속도에서로터-베어링시

스템이갖는선회고유진동수를포함한다. 위험

속도는로터를지지하는베어링계의강성(그림

1의위험속도맵참고) 및시스템의극관성의영

향을받는다. 로터-베어링시스템의감쇠(damping)

좀 더 엄밀하게는 증폭계수(amplification factor)

특성을고려하지않는경우, 운전속도또는특정

회전속도와위험속도사이에통상약 20 % 이상

의분리여유(separation margin)가요구된다. 

2.2 진동수준

모든 회전기계 로터에는 불균형(unbalance)이

존재하며, 이불균형은로터-베어링시스템에 1X

(회전수 동기) 강제가진 외력으로 작용한다. 특

히, 정격연속운전속도및위험속도를통과할때

불균형에 따른 진동 수준(흔히, 불균형 진동응

답)이설계검토된다. 정격운전속도에서의진동

크기는 베어링의 강성에 그리고 위험속도에서

의진동크기는베어링의감쇠에보다의존한다.  

2.3 동적안정성

로터-베어링 시스템은 다양한 원인에 의해 스

스로동적으로불안정해질수있으며, 여기서, 주

목되는대표적인원인은베어링그리고시일또

는 임펠러와 디퓨져 사이의 공력 상호작용(예,

aerodynamic cross-coupling)에 의한 연성강성

(cross-coupled stiffness)이다. 고정패드를갖는유

막저널베어링은속도가올라감에따라연성강

성이커져서베어링의효과직접감쇠(net-effective
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direct damping)를감소시키기때문에종국에는오

일-훨 또는 오일-휩의 불안정성을 초래할 수 있

다. 이러한베어링기인불안정성을방지하기위

해고속로터-베어링시스템은단순저널베어링

대신 3-lobe, pressure dam, offset half 저널 베어링

등을 채용하거나, 원천적으로 연성강성을 배제

시키는 틸팅패드 저널 베어링을 채용한다(3,4). 한

편, 고속고압의프로세스압축기또는초임계고

압 스팀터빈에서는 틸팅패드 저널 베어링의 채

용에도 불구하고 공력 연성강성의 영향으로 로

터-베어링시스템이불안정해질수있기때문에,

틸팅패드 저널 베어링의 불안정성 저항 능력을

극대화시키는세심한설계를요구한다(5,6).

3. 위험속도와모드형상

그림 1은 between-bearing 로터(소위, 임펠러또

는블레이드디스크가베어링사이의축상에위

치하는 로터) 시스템의 전형적인 위험속도 맵

(critical-speed map)으로지지베어링강성설계에

따른위험속도특성을예시적으로나타낸다.

그림 2에서 A는 soft-stiffness support 영역으로이

에해당하는대표적인회전기계에는 soft 구조강

성을갖는 squirrel cage 또는 allison ring에조립된

구름 베어링을 채용하는 항공용 가스터빈 또는

APU(auxiliary power unit)가있으며, 아울러, 최근

의공기포일베어링을채용하는터보기계도이에

해당한다. A 강성 영역의 회전기계는 1, 2차의

rigid mode 위험속도를빠르게통과하여 2차와 3차

(bending mode) 위험속도사이에서정격운전된다.

B는 intermediate-stiffness support 영역으로틸팅

패드를포함한유막저널베어링을채용하는대

부분의압축기, 스팀터빈, 가스터빈등이이에해

당하는회전기계이다.  B 강성영역의회전기계

는흔히 semi-bending mode 특성을갖는 1차위험

속도를통과하여 2차위험속도아래에서운전되

거나 1, 2차 위험속도를 통과하여 3차 위험속도

그림 1  Between-bearing 로터 시스템의 예시적 위험속
도 맵과 모드형상

그림 2  운전속도의 함수로 나타낸 예시적 로터 응답선도
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아래에서운전된다. Bending mode 위험속도를통

과하기 때문에 위험속도에서의 증폭계수 또는

불균형 진동응답 수준이 중요한 설계 검토항목

이된다. 이러한증폭계수또는불균형진동응답

수준은 베어링의 감쇠 또는 LogDec(logarithmic

decrement)에큰영향을받는다.      

C는 hard-stiffness support 영역으로 통상 구름

베어링을채용하고상대적으로 3,600 rpm이하의

저속에서 운전하는 대부분의 중소형 모터, 펌프

등이이에해당하는회전기계이다. C 강성영역

의 회전기계는 충분한 베어링의 감쇠를 기대할

수없기때문에강한 bending mode 특성을갖는 1

차위험속도보다충분이상으로낮은속도에서

정격연속운전하도록설계된다. 

한편, 그림 1의위험속도맵은각지지강성영

역별 1, 2, 3차위험속도의전형적인모드형상을

참고적으로 보여준다. Bending 모드를 통과하는

경우는로터제작시보다정밀한밸런싱작업을

요구하며, 설계적으로는증폭계수가낮은즉, 불

균형에대한민감도가낮은로터-베어링시스템

의설계도출을요구한다. 

4. 증폭계수와분리여유

그림 2는 1차 위험속도를 통과하여 1차와 2차

위험속도에서운전하는회전기계의운전속도에

따른 전형적인 진동응답 선도(운전속도에 따른

로터의 진동 크기를 나타내는 bode-plot이 이에

해당, 흔히위상선도와짝으로구성됨)를예시적

으로보여준다.

그림 2에서운전속도의증감에따라진동이민

감하게 증폭되는 구간(CRE, critical response

envelope)의 피크 점을 이루는 속도가 위험속도

이다 . 이때 , 위험속도에서의 증폭계수 (AF,

amplification factor)는다음식으로정의된다.

(1)

여기서, 은 1차 위험속도, 은 위험속도 진

동 크기의 0.707 크기에 해당하는 좌측(보다 낮

은) 회전속도, 그리고 는위험속도진동크기

의 0.707 크기에 해당하는 우측(보다 높은) 회전

속도이다. 이러한 증폭계수는 베어링의 감쇠 능

력또는 LogDec에크게의존한다. API 표준은실

용적인 측면에서 증폭계수에 따른 위험속도 분

리여유(SM, separation margin)를규정하고있다. 

- < 2.5의경우, 위험속도분리여유를요구

하지 않는다. 즉, 해당 위험속도에서 진동이 잘

감쇠되어실질적으로위험하지않은위험속도로

취급한다.

- ≥ 2.5의경우, 

∙위험속도가최소연속운전속도아래일때,

은다음의식으로얻어지는값또는 16 중작

은값보다작지않아야한다.

(2) 

∙ 위험속도가 최대 연속 운전속도 위일 때,

은다음의식으로얻어지는값또는 26중작

은값보다작지않아야한다. 

(3)

5. 진동크기제한

회전기계로터축의진동크기제한규정은 ISO,

API 표준 등을 참고할 수 있는데, 여기서는 API

표준의진동크기제한규정을인용하고자한다.
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여기서, 은운전속도(rpm)이다.

한편, API 표준은 베어링 위치에서 로터 축의

진동크기가식(4)의한계치에이르렀을때고정

부와의주요근접틈새를이루는로터내부각위

치에서도충분한틈새여유를유지할것을요구

하고 있다. 즉, 주요 근접 틈새부의 설계 틈새의

75 % 이하의진동크기제한을규정한다.

6. 대수감소율(LogDec)

일반진동교과서에서와같이자유진동을하는

진동계의 연속 진폭비의 대수(자연 Log)로 정의

되는 LogDec(logarithmic decrement, 대수감소율)

은 로터-베어링 시스템의 운동방정식의 고유치

문제의 해 로부터 그림 3을 참고하여, 다음의

식으로표현될수있다.

(5)

여기서, 는 감쇠 지수로 이다. 그리고

LogDec과 사이에는간단히다음의관계가성

립한다.

(6)

로터-베어링 시스템의 동적 안정성을 위해서,

수학적으로, 이이상의양의값을가져야하며,

API 표준은보수적으로 을규정한다.   δ ≥ 0 1.

δ

AF ≈ π
δ

AF   

−( )ζω n  p

δ π π= − ( )
( )

= −2 2Re

Im

al s

s

p

wd

s   

N

그림 3  안정적인 시스템의 전형적인 자유진동 응답

그림 4  7단 프로세스 압축기 로터 시스템의 회전체동역학 해석 및 시험 예. (a) 로터의 조립 도면, (b) FE 회전체동역학
해석모델, (c) 3,030 rpm의 위험속도를 나타내는 불균형 진동응답 예측 결과, (d) 3,080 rpm의 위험속도를 나타
내는 로터의 회전 진동응답 시험 결과

(a)

(b)

(c) (d)
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한편, 그림 4는프로세스압축기로터-베어링시

스템에대한일련의회전체동역학모델, 해석, 시

험결과의 예를 보여준다. 그림 4에서 (a)는 질량

1,056 kg과정격 5,830 rpm을갖는압축기로터의

설치용조립도면, (b)는로터의 FE 해석모델, (c)는

불균형진동응답해석결과, 그리고 (d)는실제틸

팅패드베어링을장착한압축기로터의회전진

동시험 결과이다. 제작사의 정밀한 로터 모델링

데이터가 없는 상황에서, 로터의 조립도면(a)과

베어링정보를사용하여해석을통해얻은 (c)의

위험속도 3,030 rpm과 (d)의회전시험에서얻은위

험속도 3,080 rpm이잘 일치하여, 현재의 회전체

동역학해석기술의수준을가늠해볼수있다.  

6. 맺음말

이글에서는스팀터빈, 가스터빈, 압축기, 펌프,

발전기, 모터, 스핀들 등 다양한 회전기계 로터-

베어링 시스템의 동역학적 설계 건전성을 다루

는회전체동역학설계기술을개요적으로살펴보

았다. 회전체동역학설계건전성검토는크게로

터-베어링시스템의 1) 위험속도, 2) 진동수준(크

기), 그리고 3) 동적 안정성의 세 가지 설계특성

에주안을둔다.  

한편, 로터 시스템의 위험속도와 진동 크기는

지지베어링계의강성에크게의존하고, 위험속

도 분리여유를 결정하고 동적 안정성 나타내는

AF와 LogDec은베어링계의감쇠에크게의존한

다. 즉, 베어링의 강성∙감쇠 동특성은 회전기계

로터-베어링 시스템의 회전체동역학 설계해석

에있어, 로터의정밀한모델링이상으로중요한

부분을차지한다. 특히, 스팀터빈, 가스터빈, 압

축기, 터보차져등대부분의주요터보기계의로

터가 저널 베어링으로 지지되기 때문에, 운전속

도에따라동특성이크게변화하는이들저널베

어링에 대한 정확한 동특성 파악은 회전체동역

학설계특성규명에있어매우중요하다. 다행히,

저널 베어링의 동특성 해석기술은 현재 상당한

기술발전을이룩한바, 시험을거치지않고도설

계해석에필요한데이터정보를얻을수있는상

황이다.
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