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1. 서

 론 

회전기계는 플랜트 산업에서 제품의 생산/이송 및 

에너지 생산을 위한 핵심적인 역할을 한다. 그러나 

설계/시공 및 운전상의 진동 신뢰성 저하로 인한 고

장이 빈번히 발생하며 많은 비용과 부가적인 손실

을 초래한다. 

오일 부스팅 펌프는 원유를 해상으로 이송하기 위

한 주요설비이며 해당펌프의 검수에서 베어링부의 

고진동이 발생하였다. 이를 저감하기 위한 진동 진

단 및 진동 해석을 통한 설계 변경 및 부가질량체의 

효과를 소개한다. 

2. 진동문제 

2.1 펌프 사양 및 운전조건 

오일 부스팅 펌프는 API 610 규격에 따라 설계된 

Horizontal Type이며 자세한 내용은 Table 1과 같

다. 

 

Table 1 Pump Specification and Operation Condition 

구분 내용 

펌프형식 원심펌프(BB2) 

운전속도 1490 RPM 

용량 3000 ㎥/h 

모터 1900 kW, 1500 RPM 

 

2.2 진동현황 

해당 펌프의 검수를 위하여 테스트 베드에서 측정

을 한 결과 API 진동 기준(3mm/s)을 초과하였으며 

3축의 진동주파수는 Figure 1, 2와 같다. 
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Figure 1 Pump Vertical Vibration (DE) 

 

 
Figure 2 Pump Vertical Vibrationo(NDE) 

 

주파수 분석 결과 펌프의 DE와 NDE에서 운전속

도(1X)의 5차(5X)성분이 주요한 진동으로 나타났으

며 펌프 깃 통과 주파수(Vane Pass Frequency)와 

일치하였다.  

2.3 축진동 및 비틈진동 평가 

1) 축진동 해석(lateral analysis) 

로터 축계의 정적/동적 특성 해석을 위해 유한요소

법(finite element method)을 이용하여 구간별로 분

할된 축계 모델링을 실시하였다. Figure 3은  축진

동 해석 결과이다.  

2) 비틈진동 해석(torsional analysis) 

비틈 위험속도 해석은 비틀림 고유진동수를 계산

하여 운전시 가진력과의 분리여유를 확인하기 위함

이며 해석결과는 Figure 4와 같다. 
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Figure 3 Lateral Campbell Diagram 

 

 
Figure 4 Torsional Campbell Diagram  

3. 진동저감 

3.1 설계변경 

기존설계에서 진동회피를 위하여 커플링 무게 증

가와 펌프 깃(vane)을 5개에서 7개로 수정하여 제

작을 수행하였다. 

3.2 고유진동수(N.F.) 

설계 변경된 펌프의 고유진동수를 평가하기 위해 

충격시험(impact test)을 수행하였으며 시험은 Dry

상태와 Wet 상태로 구분하여 수행하였다. 시험결과

는 Figure 5와 같으며 Wet 상태에서 펌프 베어링 

케이스에서 VPF와 일치하는 고유진동수가 측정되

었다. 

3.3 부가질량체 설계 

고유진동수 회피를 위하여 펌프 베어링 케이스에 

부가질량체(counterweight)를 설계하였으며 Figure 

6은 펌프에 부착한 상태이며 Figure 7은 충격시험 

결과이다. 

3.4 결과 

 부가질량체를 이용한 진동회피 결과 3축의 펌프 

DE와 NDE의 진동은 API 610 규격(3mm/s)을 만족

하였다. 

 
Figure 5 N. F. at Wet Condition (174Hz) 

 

 
Figure 6 Counterweight for Resonance Reduction 

 

 
Figure 7 N. F. at Added Counterweight Condition 

(145Hz) 

 

4. 결  론 

이번 사례는 펌프의 깃 통과 주파수의 공진으로 

인하여 설계변경을 하였으나 베어링 케이스에서 국

부적인 공진이 발생하여 부가질량체 설계를 통해 

고유진동수를 회피하였으며 API 610 기준을 만족하

였다.  
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