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ABSTRACT

This paper deals with the dynamic characteristics of the impeller shaft model which is the most important 

part in developing the resin mixing machine. The can is rotating by air motor in mixing machine. Then the end 

of shaft is fixed. The bearing support is to increase the fundamental natural frequency. The natural frequency 

analysis using finite element analysis software are performed on the imported commercial impeller shaft model. 

This paper presents calculated bearing stiffness of Soda, Harris and modified Harris formula considering contact 

angle according to bearing supported position. The most important fundamental natural frequency of the impeller 

shaft except bearing support is around 13.932 Hz. This paper presents one bearing and two bearings support 

position to maximize the 1st natural frequency. The maximized fundamental natural frequency is around  48.843

Hz in one bearing support and 55.52 Hz in two bearings support.
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1. 서  론

조선업계에서 메인엔진과 보조기계의 선박기계를 

설치할 때 선체와 기계 사이에 각 지지대의 수평을 

맞추거나 필요한 높이로 조정하기 위해 점도가 높은 

액체인 레진초크(Resin Chock)에 경화제를 넣어 섞

는 방법을 주로 사용하고 있다. 이전에는 스틸초크 

라이너(Steel Chock Liner)를 많이 사용하였다. 본 

논문에서는 레진교반기를 개발하는데 있어서 가장 

중요한 단품이라고 할 수 있는 임펠러의 동특성을 

파악하고자 하였다. 레진초크와 경화제를 섞었을 때 

점도가 약 13000 centipoise로 점도가 꽤 높은 편이

다. 임펠러의 구조와 형상에 따라서 교반되는 특성
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도 달라질 뿐만 아니라 임펠러에 걸리는 부하도 달

라져 특성에 큰 영향을 준다. 또한 임펠러가 회전 

시 위험속도와 일치하게 되면 임펠러의 진동모드가 

발생되어 임펠러의 구조와 교반기 전체 진동특성 및 

교반특성에 나쁜 영향을 미친다. 

본 논문에 사용된 임펠러 모델은 레진초크를 교반

하는 용도로 사용하고 있으며, 임펠러는 회전체 모

델이기 때문에 동특성이 중요하다.[1-5] 기존에 제작, 

판매되고 있는 임펠러 모델의 진동특성은 레진초크 

캔이 회전을 하는 형태로 되어 있어서 끝단에 경계

조건을 완전 고정으로 하여 사용하는 형태가 된다.  

그러나 축에 베어링 지지를 하게 되면 축의 1차 고

유진동수가 올라가기 때문에 축계시스템의 동특성에

는 더 좋은 조건이 된다. 따라서 베어링 지지점의 

위치 변화에 따른 1차 고유진동수의 경향을 시뮬레

이션을 통하여 파악하였으며, 또한 사용된 62계열 

베어링의 강성을 파악하기 위해서 Soda, Harris, 수

정된 Harris식을 통해서 베어링 강성을 구하여 비교

하였다. 기존 연구에서는 수정된 Harris식이 실험값

과 잘 일치한다고 언급되어 수정된 Harris식으로 구

한 베어링 강성을 적용하였다.[6] 계산된 베어링지지 

강성을 적용하고 임펠러가 달린 축의 1차 고유진동

수가 최대가 되는 베어링 지지점(1∼2개)을 파악해보

기 위해서 유한요소해석 프로그램을 이용하여 고유

진동수해석을 수행하였으며 그 결과를 제시하였다. 

임펠러가 달린 회전축의 형상과 치수는 다소 달라지

더라도 1차 고유진동수가 최대가 되는 베어링 지지

위치의 경향은 산업현장에서 적용하여 활용할 수 있

을 것이다.

2. 베어링 지지강성

본 논문에 사용된 구름요소베어링의 강성평가를 

위해 이론식으로 제안되어 있는 2개의 식과 실험적 

데이터에 근거해서 수정한 이론식 1개의 식을 설명

하면 다음과 같다. 볼 베어링의 강성(stiffness)은 다

음과 같이 정의된다. 




(1)

여기서 은 반경방향 하중, 는 변위이다.

2.1 Soda 식

Soda는 베어링에 관한 다음의 식을 제안하고, 반

경 방향 변형량 의 값을 식(2)로 표현하였다.

 ×
 


 




(2)

식 (2)를 식 (1)의 정의에 따라 베어링 강성을 나

타내면 식 (3)과 같이 된다.

 ×∙ ∙ ∙
 (3)

2.2 Harris 식

반경방향의 하중만을 받는 경우에 틈새(clearance)

를 고려하면 깊은 홈 볼 베어링의 최대하중 는 

근사적으로

 


(4)

이다. 여기서 는 볼 수, 는 접촉각이다. 그리고 

고속이 아닌 경우, 깊은 홈 볼 베어링과 앵귤러 콘

택트 볼 베어링에 대해 반경방향 변형량 은

 ×

  




(5)

이다. 식(4)를 식(5)에 대입하고 식 (1)의 강성의 정

의로부터 베어링의 강성은 식(6)과 같다.
[7]

 ×∙ ∙ ∙ ∙
 (6)

여기서 시스템에 적용할 베어링은 62계열이며 접촉

각()이 0°이다.

2.3 수정된 Harris 식

Harris 식에서 계수와 하중의 지수부분을 실험데

이터에 근거해서 수정한 수정된 Harris 식은 다음 

식 (7)과 같다.
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 ×∙ ∙ ∙ ∙
 (7)

여기서 시스템에 적용할 베어링은 62계열이며 접촉

각()이 0°이다.

Table 1 Deep groove ball bearing 6200

 Items Value

 : Number of ball (Ea.) 8

 : Diameter of ball (m) 0.004762

  : Contact angle () 0

Impeller shaft load(N) 4.8853 

(N) : 

Load/bearing

bearing no : 1 4.8853

bearing no : 2 2.44265

Fig. 1 Bearing stiffness curves of #6200

No. of 

Bearing : 1

Soda      45,678.37 N/m

Harris  13,429,440.5 N/m

Modified Harris   4,502,518.5 N/m

No. of 

Bearing : 2

Soda      36,254.95 N/m

Harris  10,658,954 N/m

Modified Harris   3,786,151.7 N/m

Table 2 Calculated bearing stiffness of deep groove

        ball bearing (#6200)  

Fig. 1은 연구모델에 사용된 Table 1의 깊은 홈 

볼베어링 6200의 재원을 식 (3)과 식(6)∼(7)에 각각 

넣어서 베어링에 걸리는 하중에 따른 베어링 강성 

커브를 그림으로 나타내었다. 여기서, 임펠러가 달린 

축의 하중이 베어링지지 개수 1개와 2개에 따라서 

결정된 베어링 강성을 사용하였다. Table 1의 조건을 

이용하여 식(3)과 식(6)∼(7)의 강성을 구해보면 

Table 2와 같고 Soda 식은 전반적으로 작은 값이며 

Harris 식은 오히려 상당히 큰 경향을 보여주고 있

다. 이에 비해 수정된 Harris 식은 같은 타입의 베어

링에 대하여 여러 베어링에 걸쳐 실험치와 잘 근사

한다고 기술되어 있다.
[6]

3. 고유진동수 해석

Fig. 2는 교반기에 들어가는 베어링으로 지지된 

임펠러가 달린 축계 시스템을 나타내고 있으며 경계

조건으로는 오른쪽 끝단에서 기어에 의해 회전자유

도만 있으며 2개의 베어링으로 지지된 형상을 나타

낸다. Fig. 2의 오른쪽 끝단에 회전축을 기준으로 회

전자유도만 존재하기 때문에 베어링 지지가 되지 않

았을 때의 축의 고유진동수는 가장 낮은 형태의 구

조가 된다. 따라서 1차 고유진동수를 최대화하기 위

해서는 베어링 지지가 들어가게 되면 1차 고유진동

수를 크게 할 수 있다. 또한 1차 고유진동수를 크게 

하면 운전영역을 넓힐 수 있는 장점이 있다. 베어링 

지지점의 위치 및 베어링 강성에 따른 임펠러가 달

린 축의 진동특성을 파악하기 위해 상용 유한요소해

석 소프트웨어인 ANSYS를 이용하였다. 회전축과 임

펠러의 재질은 SM45C이고, 기계적 물성은 탄성계수

가 200 GPa, 밀도 7800 kg/m
3
, 푸아송 비는 0.3이다.

Fig. 2 Schematic diagram of impeller shaft supported

      by bearing
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    ux = uy= uz = Rotx = Roty = 0

Fig. 3 Bearing support position variation of impeller

      shaft according to number of bearings

Bearing position 1st natural frequency(Hz)

① 13.998

② 15.451

③ 17.383

④ 19.498

⑤ 21.984

⑥ 25.011

⑦ 28.798

⑧ 33.66

⑨ 40.085

⑩ 48.843

Table 3 1st natural frequency impeller shaft of 1

       bearing support

경계조건은 오른쪽 끝단에 회전축을 기준으로 회

전자유도만 풀어주고 나머지는 병진방향 변위와 회

전자유도는 고정하였다. Fig. 3은 베어링 지지 위치

를 나타내었으며 교반을 위해 레진 쵸크 캔과 임펠

러를 가진 축의 중심은 편심되어 있으며 상부 끝단

과 베어링 지지점이 경계조건이고, 베어링 지지위치

는 그림에서와 같이 10개로 등분하여 나타내었다. 

베어링 지지가 2개인 모델은 임펠러와 레진 쵸크 

캔에 잠기는 영역을 제외한 두 군데 지지점으로 하

였으며 지지점의 변화에 따라서 임펠러가 달린 축의 

고유진동수는 변화하게 된다. 따라서 베어링 지지점

의 변화에 따라서 임펠러가 달린 축의 1차 고유진동

수의 경향을 파악하고자 하였다. Table 3은 Table 2

에서 수정된 Harris식으로 계산되어진 베어링 강성

을 Fig 3에서 베어링 지지점에 1개의 베어링 지지위

치를 변화시키며 임펠러가 있는 축의 1차 고유진동

수의 변화를 나타내었다. 상부 끝단이 축방향 회전

자유도만 풀어주고 나머지 자유도는 고정 형태이고 

베어링 지지점 하나를 고정점에서 임펠러의 방향으

로 베어링 지지점이 다가갈수록 축의 1차 고유진동

수가 커짐을 알 수 있다. 베어링 지지를 하지 않았

을 때 1차 고유진동수는 13.932 Hz이며, 베어링 지지

를 끝단으로 하게 되면 레진 쵸크 캔에 잠기는 영역

이 있기 때문에 이 부분을 제외한 가장 끝단인 10번 

위치에 베어링을 지지한다면 1차 고유진동수가 베어

링 지지가 없을 때에 비하여 약 250 %가 상승하게 

된다. 위험속도를 회전수로 본다면 2,095 rpm을 크게 

할 수 있다. 

Fig. 4 1st natural frequency according to the

          positions 2 bearings support

또한 Fig. 4에서 수정된 Harris식으로 계산되어진 

베어링 강성을 Fig. 3의 2개의 베어링을 각각 베어링 

지지점에 적용하여 구해진 임펠러가 있는 축의 1차 

고유진동수의 변화를 나타내었다. 한쪽 베어링 지지

는 커플링쪽에서 멀어질수록 그리고 나머지 베어링 
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지지점은 임펠러에 가까이 갈수록 임펠러를 가진 축

의 1차 고유진동수가 증가하였다. 하지만, 베어링 지

지점 5와 6의 지지일 때 1차 고유진동수가 베어링 

지지점 4와 6의 지지일 때 보다 1차 고유진동수가 

작게 나타났다. 이는 5와 6의 지지가 가까워져서 하

나의 베어링 강성으로 되어 4와 6의 위치에서 베어

링 지지일 때 보다 1차 고유진동수가 작게 나타났

다. Fig. 4는 마찬가지로 상부 끝단이 축방향 회전자

유도만 자유고 나머지 자유도는 구속하였고 베어링 

지지점 하나는 임펠러를 제외한 축의 가운데를 기점

으로 한쪽으로만 변화시키고 나머지 하나의 베어링

은 다른 나머지 한쪽으로만 변화시키면서 지지하여 

1차 고유진동수를 구하여 나타내었다. 

One bearing support

Two bearings support

Fig. 5 1st mode shape of maximum 1st natural

      frequency according to number of bearing

베어링 지지를 하지 않았을 때 1차 고유진동수는 

13.932 Hz이며, 베어링 지지를 끝단으로 하게 되면 

레진 쵸크 캔에 잠기는 영역이 있기 때문에 이 부분

을 제외한 5번 위치와 10번 위치에 배치하면 1차 고

유진동수가 약 298 %상승하게 된다. 위험속도를 베

어링 지지가 2개인 경우는 2,495 rpm을 크게 할 수 

있다. Fig. 5는 베어링 지지가 1개일 때와 지지가 2

개일 때의 1차 고유진동수가 최대가 되는 베어링 지

지점에서의 모드형상을 나타낸다.

4. 결 론

본 논문에서는 레진교반기를 개발하는데 있어서 

가장 중요한 단품이라고 할 수 있는 임펠러의 동특

성을 파악하고자 시스템에 사용된 62계열 베어링의 

강성을 Soda, Harris, 실험값과 잘 맞는 수정된 

Harris식을 통해서 베어링 강성을 구하여 적용하였

다. 축의 베어링 지지를 1개에서 2개를 지지하게 되

면 축의 1차 고유진동수가 올라가기 때문에 축계시

스템의 운전영역을 더 넓게 하고 1차 고유진동수와 

운전속도가 멀어짐에 따라서 동특성에는 더 좋은 조

건이 된다. 임펠러가 달린 축의 1차 고유진동수가 

최대가 되는 베어링 지지점을 파악해보기 위해서 유

한요소해석 프로그램을 이용하여 고유진동수해석을 

수행하였으며 그 경향을 제시하였다. 임펠러가 달린 

회전축의 형상과 치수는 달라지더라도 1차 고유진동

수가 최대가 되는 베어링 지지위치의 경향은 산업현

장에서 적용하여 활용할 있을 것으로 생각된다.
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