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ABSTRACT

  Critical speed of high thrust liquid rocket engine turbopump is obtained through a 

rotordynamic analysis and a unloaded turbopump test is peformed for validation of the 

numerical model. The first critical speed predicted by the numerical analysis is correlated well 

with the test result for the bearing unloaded rotor condition only considering mass unbalance 

load. Using the previous rotordynamic model, critical speed variation is estimated as a function 

of varied bearing stiffness due to pump and turbine radial loads with relative angle difference. 

From the numerical analysis, it is found that the relative angle difference of pump and turbine 

radial loads greatly affects the critical speed. However, additional axial load reduces the effect 

derived from the relative angle difference of radial loads.

초       록

  고추력 액체 로켓 엔진용 터보펌프의 무부하 회전 시험을 통하여 얻어진 임계속도를 회전체동역학 

해석으로부터 예측된 임계속도와 상호 비교하여 해석 모델의 타당성을 검토하였다. 질량 불평형 하

중만을 고려한 베어링 무부하 하중조건에서 해석으로부터 얻어지는 1차 임계속도의 예측치는 시험에

서 얻어진 결과와 잘 일치하였다. 상기 회전체동역학 모델을 이용하여 유동해석 및 성능시험 결과를 

바탕으로 얻어진 펌프와 터빈의 반경하중으로부터, 반경하중 상대 각도에 따른 베어링 강성 변화를 

고려하여 임계속도 변화를 예측하였다. 수치해석 결과 펌프와 터빈의 반경하중 상대 각도는 임계속

도에 지대한 영향을 미치고 있는 것으로 나타났다. 반면 추가로 축하중이 부과되는 경우 반경하중의 

상대 각도에 대한 영향은 감소하는 것으로 나타났다.

Key Words: Liquid Rocket Engine(액체로켓엔진), Turbopump(터보펌프), Rotordynamics(회전체동역

학), Bearing(베어링), Critical Speed(임계속도)

1. 서    론



- 23 -

  우주 발사체는 탑재 하중을 증가시키기 위하

여 무게 대 추력이 높은 터보펌프 방식의 액체

로켓엔진을 사용하는데, 터보펌프는 엔진에 고압

의 산화제와 연료를 공급하는 역할을 담당한다. 

지금까지 국내에서는 30톤 저추력급 터보펌프를 

개발하여 실매질 시험을 수행한 바 있고[1-3], 후

속 개발로서 한국형발사체에 적용되는 대형 엔

진을 위한 75톤 고추력급 터보펌프를 개발해 오

고 있다[4-6].

  고추력급 터보펌프는 고압, 고유량의 연료를 

공급하기 위하여 축류형 펌프인 인듀서(inducer)

와 원심형 펌프인 임펠러(impeller)가 장착되고, 

구동을 위하여 충동식 터빈(turbine)으로 구성되

어 있다. 터보펌프는 무게 감소를 위하여 고속으

로 회전하도록 설계되기 때문에 운용 중에 진동

에 의한 공진과 불안정한 영역을 회피하기 위하

여 회전체동역학 설계가 필수적이다. 임계속도

(critical speed)에서는 터보펌프 회전체의 회전 

고유진동수와 작동 회전속도가 일치되기에 매우 

큰 진동이 유발된다. 따라서 터보펌프 운용 회전

속도와 임계속도 간에는 충분한 분리 여유가 확

보되도록 설계가 이루어진다. 

  국내에서는 저추력급 터보펌프의 정확한 임계

속도 예측을 위하여, 케이징(casing)의 구조 유연

성을 고려한 3차원 유한요소해석 방법을 근간으

로 회전체동역학 연구가 이루어졌다[2]. 또한, 고

추력급 터보펌프의 회전체동역학 연구에서는 임

계속도의 예측뿐만 아니라 펌프 실(seal)의 동적 

특성으로부터 유발될 수 있는 회전체의 불안정

성에 대한 해석도 수행되었다[4, 5]. 

  국외에서는 Childs[7, 8] 등에 의하여 SSME 

(Space Shuttle Main Engine) 터보펌프 회전체의 

불안정성을 규명하기 위하여 케이징 및 베어링

(bearing)의 비선형성을 고려한 연구가 이루어졌

다. 볼 베어링 조립 유격이 터보펌프 진동의 비

선형성을 유발하고 케이징의 비대칭적인 강성설

계로부터 터보펌프의 동특성을 개선시킬 수 있

음을 보고하였다. 유럽 발사체인 Ariane에 사용

된 Vulcain 엔진의 터보펌프에 대한 비정상 동

특성 해석 및 시험 결과도 찾을 수 있다[9].

  본 연구에서는 고추력급 터보펌프 회전체의 

무부하 회전 시험을 통하여 얻어진 임계속도를 

해석으로부터 예측된 임계속도와 비교하여 회전

체동역학 해석 모델의 적정성을 검토하였다. 질

량 불평형 하중만을 고려한 베어링 강성을 바탕

으로 무부하 조건 임계속도를 예측하였고, 시험 

매질이 없는 공기 상태에서 터보펌프 회전체를 

가속 및 감속시켜 얻어지는 진동특성으로부터 

무부하 조건 임계속도를 시험으로 구하였다. 상

기 회전체동역학 모델을 이용하여 유동해석 및 

성능시험 결과를 바탕으로 얻어진 펌프와 터빈

의 반경하중으로부터, 반경하중 상대 각도에 따

른 베어링 강성 변화가 임계속도에 미치는 영향

을 살펴보았다.  

2. 터보펌프 무부하 회전 동특성

2.1 회전체동역학 모델

  해석에 사용된 터보펌프 회전체 형상은 Fig. 1

과 같고, 좌측부터 너트, 전방 베어링, 인듀서, 

임펠러, 후방 베어링과 터빈으로 구성되어 있다. 

1차원 보 모델을 위한 회전체의 집중 질량과 베

어링의 강성 모델을 같이 나타내었다.

  공기 중에서 작동하는 무부하 조건이므로, 연

료펌프 인듀서, 임펠러와 터빈의 질량 불평형에 

의한 하중만을 고려하였고, 각 회전체 부품의 질

량 불평형 하중은 상호간에 위상차 없다고 가정

하였다. 

Nut
Front
bearing

Inducer

Impeller

Rear
bearing

Turbine

Fig. 1 Rotordynamic model of turbopump
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Inducer Impeller Turbine

Mass, kg 2.07 8.37 17.9

Transverse MOI

Ixx=Iyy, kg⋅mm2 5.46✕103 3.04✕104 1.75✕105

Polar MOI

Izz, kg⋅mm2 3.27✕103 5.36✕104 3.30✕105

Mass unbalance

G2.5, g⋅mm
4.49 18.2 38.8

Table 1. Mass, mass moment of inertia, allowable 

mass unbalance

  각 회전체 부품의 질량(Mass), 질량 관성모멘

트(MOI : Mass Moment of Inertia), 허용 질량 

불평형량(Allowable Mass Unbalance)을 나타내

면 Table 1과 같다. 허용 질량 불평형량은 ISO 

1940 G2.5 등급의 발란싱 기준으로부터 도출되

었다[10].

  상기 질량 불평형 하중으로부터 해석으로 얻

어지는 베어링 강성을 Fig. 2에 나타내었다. 연

료펌프 전방 베어링과 후방 베어링에 대하여 회

전속도를 변화시키면서 계산한 베어링 강성을 

나타냈다. 실제로 제작 현장에서 조립체 발란싱

을 수행할 경우 발란싱 기준인 ISO G2.5 등급보

다 2배로 엄격한 수준에서 작업이 수행되므로, 

ISO G2.5에 의하여 나타나는 동적 하중과 그 절

반인 Half ISO G2.5에 의하여 나타나는 동적 하

중을 각각 고려하여 베어링 강성을 구하였다. 

Fig. 2 Unloaded bearing stiffness

  발란싱 작업이 현장에서 엄격하게 Half ISO 

G2.5 기준에 의하여 이루어지더라도, 분해와 재

조립을 통하여 발란싱 완성 정도를 확인할 경우 

어느 정도의 편차를 보이기에 Half ISO G2.5 기

준과 ISO G2.5 기준에 의한 해석 결과를 같이 

비교하는 것은 의미가 있다.

2.2 회전체 무부하조건 동특성 시험

  고추력 75톤급 터보펌프에 대한 임계속도를 

실험적으로 구하기 위하여 펌프 작동 유체가 없

는 상태로 고압 공기로 터빈을 구동시켜 가속과 

감속시 연료펌프-터빈 회전체에 대한 진동 크기 

변화를 측정하였다. 실제 작동 중인 터보펌프는 

펌프와 터빈에 의하여 유발되는 반경하중 및 축

하중에 의하여 베어링에 부하가 가하여 지게 된

다. 부하조건의 베어링은 무부하조건의 베어링에 

비하여 베어링 지지하중이 크게 증가하기에 베

어링 강성 또한 증가하게 된다. 부하조건에서 증

가된 베어링 강성은 회전체의 임계속도를 증가

시키게 된다. 따라서 터보펌프의 실제 임계속도

는 부하조건에서 예측하고 시험이 이루어져야 

하나, 베어링 부하조건에서의 임계속도는 설계 

기준속도 대비 너무 높아 실험적으로 측정하는 

것이 어렵다. 터보펌프의 설계 기준속도는 

11,000 rpm 이고, 제작된 회전체 부품들은 탈설

계점의 과속된 운용 회전속도를 고려하여 20% 

증가된 13,200 rpm에서 구조 강도 설계가 이루

어지고 진공 회전강도 시험을 통하여 구조 건전

성을 검증하고 있다. 그러므로 실험적으로 구조 

강도를 검증하는 회전속도인 13,200 rpm을 초과

하여 시험 회전수를 높여 진동 측정을 수행하는 

것은 무리라고 판단된다. 

  무부하조건 회전 시험은 회전체는 연료펌프와 

터빈을 조립하여 사용하였고, 케이징은 테스트 

벤치 마운트에 고정하기 위하여 산화제펌프, 연

료펌프와 터빈을 모두 조립하여 사용하였다. 연

료펌프 마운트에 3축 가속도 센서를 장착하고, 

연료펌프 후방 베어링 부근에 1축 가속도 센서

를 장착하여 시험 중 진동 측정이 이루어졌다. 

사용된 주파수 분석 장비는 B&K 제품으로서 측

정된 회전속도를 입력받아 측정된 진동 신호와 
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Fig. 3 Vibration measurement in unloaded rotating test

함께 동기화된 주파수 분석을 수행할 수 있다.

  연료펌프 후방 베어링에서 측정된 진동 신호

로 부터 회전체의 회전속도와 동기화된 1X 진동 

주파수 성분만을 추출하여 가속과 감속에 따라 

Fig. 3에 도시하였다. 그림에서 점선은 가속시 

측정된 진동 신호이고, 실선은 감속시 측정된 진

동 신호이다. 진동 가속도 신호가 급격히 증가하

여 가장 높은 수치를 나타내는 회전속도가 1차 

임계속도가 된다. 회전속도가 증가함에 따라 1차 

임계속도 부근에서 진동 수치가 급격히 증가하

고, 이를 넘어감에 따라 진동 수치는 줄어들어 

일정한 값을 가지게 된다. 가속시에는 7,280 rpm

과 감속시에는 7,169 rpm의 임계속도를 나타내

고 있다.

2.3 회전체동역학 해석

  ISO G2.5 발란싱 기준과 그 절반인 Half ISO 

G2.5 발란싱 기준에 의거하여 회전속도의 함수

로 계산되는 베어링 강성을 고려하여, 상기 회전

체동역학 모델에 대한 회전 고유진동수와 임계

속도를 해석하였다. 회전속도가 증가하게 되면 

회전속도 제곱의 함수인 질량 불평형 하중이 증

가하게 되고, 증가된 질량 불평형 하중으로부터 

베어링 지지 하중이 증가하게 되어 베어링 강성 

또한 증가하게 된다. 결국 회전속도의 증가에 따

라 증가된 베어링 강성은 회전체의 고유진동수

를 증가시키게 된다. 더불어 회전체 관성 모멘트

Fig. 4 Unloaded condition critical speed

는 회전속도가 증가함에 따라 자이로스코픽

(gyroscopic) 효과를 유발하여 회전체의 고유진

동수를 추가로 증가시킨다. ISO G2.5 발란싱 기

준이 Half ISO G2.5 발란싱 기준에 비하여 허용

되는 질량 불평형량이 많기에 결과적으로 베어

링 하중을 증가시켜 회전 고유진동수를 증가시

킨다.

  Figure 4에 회전체의 고유진동수를 회전속도의 

함수로 나타내어, 회전수와 동기화된 1X 성분 

및 실험에서 측정된 1차 임계속도와 같이 비교

하였다. 상기 그림에서 ISO G2.5 발란싱 기준이 

Half ISO G2.5 발란싱 기준에 비하여 더 높은 

회전 고유진동수를 나타내고 있고, 따라서 회전

수와 동기화된 1X 주파수 성분과 교차되는 1차 

임계속도 또한 ISO G2.5 발란싱 기준에서 더 높

게 예측하고 있음을 알 수 있다. ISO G2.5 발란

싱 기준에서 해석으로 예측되는 1차 임계속도는 

8,000 rpm이고, Half ISO G2.5 발란싱 기준에서 

해석으로 예측되는 1차 임계속도는 6,800 rpm이

다. 앞선 절에서 실험을 통하여 측정된 1차 임계

속도는 회전체 가속시 7,280 rpm과 감속시 7,169 

rpm로서 해석으로 예측되는 범위안에 잘 들어

오고 있음을 확인할 수 있다. 이는 역설적으로 

회전체 발란싱이 규제하는 범위안에서 제대로 

수행되었음을 말해주고 있기도 하다. 무부하 운

전 조건일 경우 해석에서 예측된 임계속도가 시

험에서 측정된 임계속도와 잘 일치하므로, 실제 

부하 운전 조건에서의 임계속도도 해석으로 잘 

예측하리라 판단된다.



- 26 -

3. 반경하중 방향에 따른 회전 동특성

3.1 반경하중 상대 각도에 따른 베어링 강성

  상기에서 검증된 회전체동역학 해석 모델을 

이용하여 연료펌프와 터빈의 반경하중 방향에 

따른 회전체 동특성을 검토하였다. 연료펌프 볼

류트 케이징(volute casing) 내부 유로의 축 비대

칭 형상과 터빈 노즐블락 케이징(nozzle block 

casing) 부분분사 노즐(partial admission nozzle)

의 원주방향 배치에 따라 회전축에 반경방향 정

하중이 부과된다. 설계 기준속도인 11,000 rpm에

서 연료펌프에 의하여 유발되는 반경하중은 5.1 

kN이고, 터빈에 의하여 유발되는 반경하중은 

3.15 kN이다. 이때 연료펌프와 터빈의 반경하중 

상대 각도가 중요하게 되는데, 이는 반경하중 상

대 각도에 의하여 베어링에 부과되는 하중이 달

라지기 때문이다. 반경하중 상대 각도에 의하여 

전, 후방 베어링에 부과되는 베어링 하중이 변화

하게 되면, 회전축 시스템의 임계속도도 그에 따

라 바뀌게 된다. 또한, 연료펌프와 터빈은 축방

향 하중도 유발시키므로 이에 대한 영향도 검토

가 필요하다. 설계 기준속도 11,000 rpm에서 연

료펌프와 터빈 조립체에 의하여 유발되는 축방

향 하중은 3 kN이고, 이 하중은 연료펌프 후방 

베어링에 의하여 전부 지지된다.

  75톤급 터보펌프의 연료펌프 볼류트 케이징과 

터빈 노즐블락 케이징간의 상대 조립각도를 Fig. 

5와 같이 정의하였다. 

Fig. 5 Load relative angle difference

Fig. 6 Front bearing stiffness

Fig. 7 Rear bearing stiffness 

Fig. 8 Rear bearing stiffness with axial load

  연료펌프와 터빈의 반경방향 하중은 유동해석 

및 실험을 통하여 얻어진 수치이고, 현재 조립된  
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상태의 하중 상대 각도는 49도이다. 상대 하중 

각도를 0도, 45도, 90도, 135도, 180도 변경시키

면서 회전속도에 따라 전, 후방 베어링 강성을 

해석하였다. Fig. 6은 연료펌프 전방 베어링 강

성을 나타내고, Fig. 7은 연료펌프 후방 베어링 

강성을 나타낸다. 그림에서 실선은 연료펌프와 

터빈의 수력 및 공력 하중에 의하여 결정되는 

베어링 강성을 나타내고, 점선은 상기 베어링 강

성에서 질량 불평형량에 의한 동적 하중이 추가

로 고려되었을 때 결정되는 강성을 나타낸다. 점

선 중 큰 값을 나타내는 것은 질량 불평형 하중

이 더해져 (+) 효과를 나타내는 경우이고, 작은 

값을 나타내는 것은 질량 불평형 하중이 반대로 

작용하여 (-) 효과를 나타내는 경우이다. 상기 두

개의 경우가 질량 불평형 하중 효과를 살펴 볼 

수 있는 극단적인 경우이므로, 본 해석에 상기와 

같이 고려되었다.

  질량 불평형 하중에 의하여 영향을 받는 베어

링 강성 크기 변화는 매우 작아서 수력과 공력 

하중에 의한 영향에 묻혀 밖으로 드러나지 않는

다. 다만 베어링 강성이 제일 작은 상대 하중 각

도의 경우 질량 불평형 하중에 의한 영향이 미

약하게나마 나타남을 알 수 있다. 이는 베어링 

강성이 작은 경우 베어링에 영향을 미치는 수력

과 공력 하중 또한 작은 것이기에, 모든 상대 하

중 각도의 경우에서 동일한 크기를 부과하는 질

량 불평형 하중이 상대적으로 크게 영향을 주기  

 

Fig. 9 Bearing stiffness as a function of load relative 

angle difference at 11,000 rpm

때문이다.

  Figure 8은 Fig. 7의 결과에 펌프와 터빈에 의

하여 유발되는 축하중을 추가로 고려하여 해석

한 후방 베어링의 강성을 회전속도에 따라 나타

내고 있다. 연료펌프와 터빈 회전체의 축하중은 

후방 베어링에서만 지지하게끔 설계되어 있다. 

추가적인 축하중의 반영은 베어링 강성을 전체

적으로 증가시키고, 기존의 반경하중 상대 각도

에 따른 강성 증감 영향을 감소시킨다. 또한, 전

체적으로 증가된 베어링 강성으로 인하여 질량 

불평형 하중에 의한 영향 역시 감소함을 알 수 

있다.

  Figure 9는 설계 기준속도 11,000 rpm에서 반

경하중 상대 각도에 따라 연료펌프 전, 후방 베

어링의 강성을 나타낸 것이다. 앞에서 살펴보았

듯이 전방 베어링과 후방 베어링은 반경하중 상

대 각도에 서로 반대의 결과를 나타내고 있다. 

상대 각도 0도에서는 후방 베어링 강성이 가장 

크고 전방 베어링 강성이 가장 작으며, 상대 각

도 180도에서는 전방 베어링 강성이 가장 크고 

후방 베어링 강성이 가장 작다. 반경하중만을 고

려한 후방 베어링에 축하중을 같이 고려할 경우 

베어링 강성은 대략 1.5배 이상 증가하며, 반경

하중 상대 각도에 따른 베어링 강성 크기 변화

도 감소함을 알 수 있다. 

3.2 반경하중 상대 각도에 따른 임계속도 예측

Fig. 10 1st whirl frequency without axial load
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  Figure 10은 축하중을 제외하고 반경하중에 의

해 변하는 베어링 강성을 이용하여 계산한 1차 

회전 고유진동수를 회전속도와 동기화된 1X 주

파수 성분과 같이 비교하여 나타낸 것이다. 회전 

고유진동수와 1X 주파수 선도가 교차하는 지점

이 회전체 공진을 유발하는 임계속도가 된다. 1

차 임계속도는 반경하중 상대 각도 180도에서 

16,300 rpm으로서 상대 각도 중 가장 작은 값을 

나타낸다. 다음으로 작은 값은 26,100 rpm으로서 

반경하중 상대 각도 135도에서 나타나고, 그 다

음은 29,200 rpm으로서 상대 각도 90도에서 나

타나며, 마지막으로 가장 큰 값은 30,500 rpm으

로서 상대 각도 45도와 0도에서 나타난다. 가장 

작은 1차 임계속도를 나타내는 상대 각도 180도

는 연료펌프 후방 베어링 강성을 가장 작게 예

측하는 상대 각도이기도 하다. 즉, 1차 임계속도

는 반경하중 상대 각도 180도에서 전방 베어링 

강성의 최고 수치에도 불구하고, 후방 베어링 강

성의 최저 수치에 의하여 가장 낮은 값을 보여 

주고 있다. 이는 1차 임계속도에서 나타나는 회

전체 진동이 터빈 측 굽힘 모드(mode)이기에 터

빈에 가까운 연료펌프 후방 베어링에 의해서 임

계속도가 지배적으로 영향을 받기 때문이다.

  Figure 11은 앞선 Fig. 10의 결과에 축하중이 

베어링에 추가로 부과되었을 경우, 회전 고유진

동수를 계산하여 나타낸 것이다. 축하중 부과로 

인한 베어링 강성 증가에 의해, 회전 고유진동수

가 많이 증가함을 알 수 있다.   

Fig. 11 1st whirl frequency with axial load

Fig. 12 1st critical speed as a function of  load 

relative angle difference

  1차 임계속도는 반경하중 상대 각도 180도에

서 가장 작은 수치인 30,800 rpm을 나타내고, 상

대 각도 135도에서 32,500 rpm, 상대 각도 90도

와 0도에서 33,600 rpm, 그리고 상대 각도 45도

에서 가장 큰 수치인 34,000 rpm을 나타낸다. 반

경하중 상대 각도 180도에서 여전히 가장 작은 

1차 임계속도를 예측하고 있지만, 축하중이 부과

될 경우 반경하중 상대 각도에 대한 영향은 많

이 감소하게 된다. 이는 주어진 축하중의 크기가 

충분히 커서 상대 각도에 따른 반경하중 영향이 

상대적으로 베어링 강성에 작게 미치고 있기 때

문이다. 

  앞에서 얻어진 1차 임계속도를 반경하중만 있

는 경우와 반경하중과 축하중이 동시에 있는 경

우에 대해서 상대 각도에 대하여 정리하면 Fig. 

12와 같다. 임계속도 최소값은 반경하중 상대 각

도 180도에서 축하중이 없는 경우 16,300 rpm을 

나타내고, 축하중이 있는 경우 30,800 rpm을 나

타낸다. 축하중이 고려될 경우 베어링 강성 증가

로 인하여 임계속도는 증가하고, 반경하중 상대 

각도에 의한 임계속도 변화 양상은 감소함을 알 

수 있다.

4. 결    론

  고추력 75톤급 터보펌프 회전체의 무부하 회
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전 시험을 통하여 해석으로부터 예측된 임계속

도와 시험으로부터 얻어진 임계속도를 상호 비

교하여 회전체동역학 해석 모델의 타당성을 검

토하였다. 질량 불평형 하중만을 고려한 베어링 

무부하 하중조건에서 해석으로부터 얻어지는 1

차 임계속도의 예측치는 시험에서 얻어진 결과

와 잘 일치하였다.

상기 회전체동역학 모델을 이용하여 고추력 

75톤급 터보펌프의 유동해석 및 성능시험 결과

를 바탕으로 얻어진 연료펌프와 터빈의 반경하

중으로부터, 반경하중 상대 각도에 따른 베어링 

강성 변화를 고려하여 임계속도 변화를 예측하

였다. 수치해석 결과 연료펌프와 터빈의 반경하

중 상대 각도는 임계속도에 지대한 영향을 미치

고 있는 것으로 나타났고, 추가로 축하중이 부과

되는 경우 반경하중의 상대 각도에 대한 영향은 

감소하는 것으로 나타났다. 
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