
		
			[image: Cover image]
		

	
    
      
        
          	
          	
        

        
          	
        

        
          	
            [ Article ]
          
        

        
          	 - Vol. 16, No. 6, pp.26-31
        

        
          	ISSN: 2287-9706			
					(Print)
				
        

        
          	Print  publication date Dec 2013

        

        
          	Received  30 May 2013
Revised  14 Sep 2013
Accepted  10 Oct 2013

        

        
          	
            KSFM_2013_v16n6_26

            DOI: 
            https://doi.org/10.5293/kfma.2013.16.6.026
          
        

        
          	
            Methodology for Centrifugal Stress Estimation Model Development of Large Steam Turbine Blades
          
        

        
          	
            
              
                LeeByounghak
              

              
                ParkJongho
              

            

          
        

        
          	
            스팀 터빈 블레이드 원심응력 추정을 위한 전산해석 연구
          
        

        
          	
            


          
        

        
          	
            Correspondence to: †  jhpark@cnu.ac.kr

          
        

        
          	
        

        
          	
            

            

          
        

      

      
        
          	
          	
        

      

      
        
          
            Abstract
          
        

        
          Last blades of low-pressure turbine in nuclear power plant are the highly damaged part and always suffered from different types of loadings leading to various stress components, stresses due to centrifugal force and steam flow loading. Especially, centrifugal stress generated by turbine rotation is one of the main problems and more significant than other stresses as they have the greatest effect on total stress. Therefore, this study was performed to obtain the important information for estimation model development of the blade centrifugal stress level and distribution.
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      1. 서  론
      
			증기터빈은 원자력발전소에서 발전기가 전력을 생산하도록 동력을 제공해주는 매우 중요한 요소로서, 터빈부에는 증기발생기에서 공급된 고온고압의 증기에너지를 운동에너지로 변환시켜주는 고정자 노즐과 운동에너지를 받아 축을 회전시키는 블레이드가 있다. 고정자 노즐은 블레이드 전단에 설치되어 있으며, 블레이드는 회전축의 휠에 원주방향으로 다수 부착되어 있다.(12) 터빈 운전 중 블레이드는 고온고압 증기의 운동량 변화와 회전 및 열적 변화 등에 의해 다양한 부하를 받고 있다. 이로 인해 블레이드 각부에는 복합적인 응력들이 작용하며, 장기간 운전을 지속하거나 부적절한 운전 시 응력이 재질의 허용강도를 초과하거나 반복적으로 작용하는 피로 응력은 블레이드 균열 및 피로파손 등을 유발시키는 주요 원인인 것으로 기존에 다수 보고되었다. 특히, 이들 응력 유형들 중 본 내용에서 다루고 있는 원심응력은 블레이드에 작용하는 총 응력에 가장 크게 영향을 미치는 응력 요소이므로 블레이드 설계 단계에서 원심응력 분포 상태 예측을 매우 중요하게 고려하고 있다.(3)

      
			기존에는 블레이드 원심응력 상태를 예측하기 위하여 대부분이 단순한 이론적 해석 방법을 많이 사용하였으나 산업기술이 발전함에 따라 컴퓨터를 이용한 전산해석 기술을 많이 도입되었다. 터빈분야에서도 진동이나 응력해석 등의 분야에 전산해석 방법이 많이 사용되고 있으며, 최근에는 해석 모델을 기반으로 한 터빈의 상태진단 분야에까지 적용하고자 다양한 기술들이 시도되었다. 하지만 블레이드 원심응력과 관련된 국내외 연구들 대다수가 단순히 전산해석 방법으로만 수행되었거나 또는 블레이드를 단순화시킨 시험 장치를 이용하여 검증하는 정도의 수준이므로 모델 예측 정확도를 보증하기가 어렵다. 특히, 저압터빈 최종단 블레이드에서 많이 사용되고 있는 Pin Finger형의 경우 구조적으로 취약하기 때문에 정확한 응력 예측이 매우 중요하다. 
			

      
			이에 본 연구에서는 블레이드 원심응력 예측 정확도를 향상시킨 해석 모델을 개발하기 위하여 현재 원전에서 사용 중인 저압터빈 최종단 블레이드를 축소시킨 시험용 블레이드를 별도로 제작하여 전산해석과 검증실험을 병행하였다. 그리고 이들 2가지 방법을 반복적으로 수행하여 모델 보정에 필요한 요소 정보들을 확보하였다. 최종적으로 현장용 블레이드에 대한 원심응력 예측용 해석 모델 개발에 있어서 중요 요소들을 제시하였다. 
			

    

    

  
    
      2. 이론적 고찰
      
        2.1. 블레이드 작용 부하 
        
					기존 연구 결과에 따르면, 증기터빈의 회전 블레이드 작용 부하는 3가지가 있다. 터빈 회전 운전에 의한 블레이드 원심력과 증기압과 운동량 변화에 의한 굽힘력 및 블레이드 단면 중심 이탈로 인한 굽힘력이다. 일반적으로 이들 부하에 의해 작용하는 블레이드 길이방향 인장응력은 블레이드 뿌리 부근에서 최대이고, 팁 방향으로 갈수록 감소하는 것으로 알려져 있다.(4)

      

      
        2.2. 블레이드 길이방향 원심응력 분포
        
					블레이드에 작용하는 원심응력은 다른 응력요소들에 비해서 작용하는 크기가 매우 크기 때문에 설계 단계에서 매우 중요하게 고려하고 있다. 일반적으로 알려져 있는 원심응력을 결정 인자에는 블레이드 재질 중량(mass of material), 블레이드 길이(blade length), 블레이드 길이방향 위치별 단면적(cross-sectional area), 회전 속도(rotational speed)이다. 원심응력 결정인자 정보와 아래 Fig. 1을 이용하여 블레이드 원심응력 분포를 이론적으로 계산하면 식(1)과 같다.(1)

        
					블레이드 임의 단면에서의 원심응력은 블레이드에서 작용하는 힘을 단면적으로 나눈다.
					

        
          
        

        여기서,  σcf(x) : 임의 위치 x에서 블레이드 원심응력

           Fcf(x) : 임의 위치 x에서 블레이드 윈심력

           A(x) : 임의 위치 x에서 블레이드 단면적

           x : 블레이드 뿌리부터의 길이방향 거리 

           p : 블레이드 밀도 

           w : 블레이드 회전속도

        

        
          
          

          Fig. 1 
				
          

          
            Blade configuration and centrifugal stress distribution
          
          

          

        

      

    

    

  
    
      3. 실험장치 및 실험결과 분석방법
      
        3.1. 실험장치 구성
        
					블레이드 원심응력 해석 모델 개발에 필요한 검증실험을 수행하기 위하여 Fig. 2와 Fig. 3과 같이 실험 장치를 제작하였다. 블레이드 뿌리부는 Pin Finger형으로 국내 원자력발전소 저압터빈 최종단 블레이드와 회전축을 1/4로 축소시켜 제작하였으며, Fig. 2와 같이 블레이드 2개를 180도 대칭이 되도록 디스크에 조립하였다. Fig. 3은 블레이드와 축 결합체를 회전시키기 위해 시험 장치에 장착한 형상으로 회전축 양단에 저널베어링을 사용하여 지지하였고, 블레이드를 회전시키기 위하여 유압모터를 사용하였다. 유압모터는 회전속도에 따른 원심응력 특성을 관찰할 수 있도록 회전속도를 1800rpm 이상까지 조절 가능하도록 유압유 공급 장치를 구성하였다. 또한 저널베어링에 윤활 공급이 부족하거나 과도한 경우에 베어링 동작이 불량하여 회전 상태가 불안정해지는 것을 방지하기 위하여 독립적인 윤활 공급 장치를 구성하였다. 
					

        

        
          
          

          Fig. 2 
				
          

          
            Test section assembly
          
          

          

        

        

        
          
          

          Fig. 3 
				
          

          
            Apparatus for centrifugal stress testing of blade
          
          

          

        

        

        
          
          

          Fig. 4 
				
          

          
            Data acquisition system (Telemetry system)
          
          

          

        

      

      
        3.2. 신호 수집장치 및 신호처리 프로세스
        Fig. 4는 회전 시험운전 동안 블레이드에 작용하는 원심력에 의한 변형률 분포 변화를 측정하기 위한 신호수집 장치와 데이터 수집 프로그램을 나타낸 것이다. 회전 운전 간 블레이드  각부의 변형률 분포 상태를 측정하기 위하여 블레이드 각각 마다 길이방향으로 3개 지점(팁 방향 : SG#1, 중간 위치 : SG#2, 뿌리 부근 : SG#3)에 스트레인게이지를 부착하였으며, 굽힘력 성분을 제거하고 원심응력방향 성분만을 측정하기 위해 Full bridge회로를 구성하였다. 또한 스트레인게이지에서 측정된 신호를 데이터 수집 장치로 전송하기 위하여 최대 8채널까지 측정 가능한 무선주파수 데이터 통신 방식의 HBM사 Telemetry System을 장착하여 사용하였다.  변형률 측정 프로세스는 스트레인게이지에서 측정된 전압신호가 회전축에 부착된 Carrier 트랜스미터에서 무선주파수로 변환되어 일정간격 이격된 Antenna로 전송되고, 무선주파수는 Power Amps에서 증폭된 후 Receiver에서 다시 전압신호로 변환되어 데이터 수집 장치에서 신호가 수집되도록 하였다. 이외에 블레이드 변형률 상태가 회전속도에 따라서 변하는 현상을 분석하기 위하여 회전축에 엔코더를 설치하였다. 
					

      

      
        3.3 원심력에 의한 변형률 실험결과 분석
        
					블레이드 회전속도에 따른 블레이드 각부의 변형률 변화를 관찰한 결과 Fig. 5 및 Fig. 6과 같이 회전속도 증가에 따라서 각부의 변형률이 각각 비례적인 관계를 가지고 점차 커지는 정상적인 현상을 보여주고 있다. 앞서 2.1항에서 언급하였듯이 블레이드 뿌리 부근에서 가장 큰 변형률을 보이고, 블레이드 끝의 팁 방향으로 갈수록 점차 작아지는 일반적인 특성을 잘 나타내고 있다. 이는 아래 식(3)에서 나타낸 것처럼 변형률을 결정하는 변수들 중 재질 물성치 이외에 나머지 변수들이 위치마다 다르고 회전속도가 증가하기 때문이다.
					

        
          
        

        여기서, ∈, σcf, Fcf : 변형률, 원심응력, 원심력

           w, E : 회전속도, Young's modulus

        

        
          
          

          Fig. 5 
				
          

          
            Strain measurement at each sensor position
          
          

          

        

        

        
          
          

          Fig. 6 
				
          

          
            Strain change with rotating speed
          
          

          

        

        

        
          
          

          Fig. 7 
				
          

          
            Relative strain ratio with rotating speed (ref. = SG#1)
          
          

          

        

        

        
          
          

          Fig. 8 
				
          

          
            Centrifugal stress distribution in blade at each position
          
          

          

        

        
					회전속도 및 블레이드 길이방향 원심력 영향을 확인하기 위해 블레이드 길이방향으로 설치된 센서 위치별 변형률의 상대적인 크기를 비교하였으며, 블레이드 팁 방향 끝에 설치된 SG#1의 측정값을 기준으로 SG#2와 SG#3의 측정값을 나누어 상대적인 비를 구한 결과 식(4)와 식(5)에 의한 관계에 의해 Fig. 7과 같이 대략 1.333과 1.889배 크게 변형이 발생하는 것으로 나타났다. 위의 결과들로부터 회전속도에 따른 블레이드 각부의 변형률과 원심응력 분포를 구한 결과 Fig. 8과 같이 블레이드 팁 부근에서 가장 작은 원심응력을 가지고 뿌리 부근에서 가장 큰 원심응력을 잘 나타내고 있으며 이러한 원심응력 분포는 Al-Taie(2) 등이 발표한 분포 특성과도 매우 일치하는 것을 확인하였다. 
					

      

    

    

  
    
      4. 블레이드 원심응력 전산해석
      
        4.1. 모델 및 격자 생성
        
					블레이드 모델을 생성하기 위해 모델링 전용 프로그램인 Solidworks를 사용하여 제작용 도면과  설계 자료들을 토대로 Fig. 9과 같이 3차원 형상으로 모델링하였으며, 블레이드 응력 분포를 해석하기 위해 ANSYS를 사용하였다. Fig. 10은 격자 생성 형상을 나타낸 것이며, 질점과 요소의 개수는 각각 855,469와 506,580개이다. 회전체 요소들 각각에 대한 재질 물성치는 Table 1과 같다.
					

      

      
        4.2. 경계 조건 및 해석 설정
        
					블레이드 회전에 의한 원심응력 분포를 해석하기 위해 경계조건을 Fig. 11 및 Table 2.와 같이 설정하였다. 저널베어링 지지부가 축 방향과 반경방향으로는 고정되어 있고, 단지 접선방향으로만 회전을 할 수 있도록 하였다. 그리고 회전 운전 간 원심력은 블레이드에서 분포 하중으로 일정하게 작용하는 것으로 가정하여 회전속도를 부하조건 설정 변수로 사용하였다. 해석 조건은 앞서 수행된 실험 조건과 동일하게 설정하여 상호 비교가 가능하도록 하였으며, 선형 정적 구조 해석인 Static Structural Analysis를 이용하였다.
					

        

        
          
          

          Fig. 9 
				
          

          
            3-dimensional model of blade and shaft
          
          

          

        

        

        
          
          

          Fig. 10 
				
          

          
            Mesh generation
          
          

          

        

        

        
          Table 1 
				
          

          
            Material properties
          
          

        

        
          
            	
            	Blade
            	Disc
            	Shaft
          

          
            	Density [kg/m3]
            	7,850
            	7,850
            	7,850
          

          
            	Young's modulus [MPa]
            	235,024
            	213,345
            	219,004
          

          
            	Tensile yield stress [MPa]
            	min 689.4
            	min 551.0
            	min 413.0
          

          
            	Tensile ultimate strength [MPa]
            	min 965.2
            	min 723.0
            	min 620.0
          

        

        

        

        
          
          

          Fig. 11 
				
          

          
            Boundary conditions setting
          
          

          

        

        

        
          Table 2 
				
          

          
            Analysis conditions
          
          

        

        
          
            	Type
            	Condition
          

          
            	Rotating speed
            	600, 1200, 1800 rpm
          

          
            	Boundary conditions
            	Axial : fixed, Radial : fixed, Cylindrical : free
          

          
            	Contact conditions
            	Fixed pin/ Disc contact
          

        

        

        

        
          
          

          Fig. 12 
				
          

          
            Centrifugal stress distribution (ANASYS result)
          
          

          

        

        

        
          Table 3 
				
          

          
            Model modification
          
          

        

        
          
            	Step
            	Variable setting
          

          
            	1st analysis
            	Adjust blade density
          

          
            	2nd analysis
            	Adjust root length
          

          
            	3rd analysis
            	Adjust young's modulus
          

        

        

        

        
          
          

          Fig. 13 
				
          

          
            Comparison of strain distribution
          
          

          

        

        

        
          
          

          Fig. 14 
				
          

          
            Comparison of centrifugal stress distribution
          
          

          

        

      

      
        4.3. 해석모델 생성
        
					앞서 수행한 실험결과와 제작사에서 제공된 자료를 토대로 수행된 전산해석 결과와 반복적으로 비교하여 아래 Table. 3과 같이 블레이드 밀도, 뿌리부 길이, young's 모듈의 조정이 필요함을 확인하였다. 대부분이 제작 공정에서 발생 가능한 오차들로서, 원심응력을 결정짓는 요소들이 주요 원인인 것으로 나타났다. 설계 증량과 실측 중량에서 11.3g(전체 중량의 3.7%) 오차가 있음을 확인하여 블레이드 밀도 조정을 통해서 반영하였고, 블레이드 뿌리부 설계 길이와 실측 길이에서 2.2mm(뿌리부 길이의 5.3%) 오차가 있음을 확인하여 해석 모델의 크기를 보정하였다. 그리고 재질의 탄성계수에 대해서 일반적으로 사용되는 값과 전문 검사기관 측정 결과에서 평균 2.3% 정도 차이가 있음을 확인하여 재질 정보를 변경하였다. 이러한 해석모델 변경 작업을 반복적으로 수행하여 최종적으로 Fig. 12과 같은 블레이드 길이방향 원심응력 분포를 확인하였다. 전산해석을 통해서 계산된 변형률 및 원심응력 분포에 대해 실험을 통해서 측정된 결과와 비교한 결과 Fig. 13과 Fig. 14와 같이 잘 일치하였으며, 원전 터빈의 정격회전속도인 1800rpm에서는 평균 3.4% 정도의 작은 오차를 보였다. 이러한 오차는 실험에 사용된 스트레인게이지의 불확도와 계측장비의 측정오차를 합산한 것과 유사 범위이내이다. 그러므로 블레이드 원심응력을 예측하기 위한 해석모델을 개발하고자 할 때 제작 상 발생 가능한 블레이드 중량과 길이 및 재질 물성치 정보가 매우 중요하다는 것을 실험을 통해 최종 확인하였다.
					

      

    

    

  
    
      5. 결 론
      
			원전 증기 터빈에서 터빈 운전 시 회전에 의한 블레이드 원심응력 분포 상태를 예측할 수 있는 해석모델을 개발하고자 전산해석과 검증실험을 각각 수행하여 다음과 같은 결론을 얻을 수 있었다.
			

      1)  회전 시험을 통해서 측정된 블레이드 원심응력 분포가 뿌리 부근에서 최대이고 팁 부근에서 최소값을 가지는 기존 연구 결과들과 매우 일치하는 것을 확인하였다.

      2) 블레이드 해석 모델 개발 시 설계 정보만을 이용한 경우 제작 공정에서 발생하는 오차로 인해 모델 예측 결과의 정확도가 떨어지고 , 재질밀도와 형상치수와 재질 탄성계수에 대한 실측 정보가 예측 정확도를 결정짓는 매우 중요한 요소이다.

      3) 터빈 정격회전속도 1800RPM 조건에서 해석 모델 예측결과와 실측치의 오차가 3.4%로 매우 작다는 것을 확인하였으며, 향후 원전 블레이드의 응력 상태 예측을 위한 진단용 해석 모델을 개발할 때 설계정보를 기초로 결정 인자인 재질밀도, 형상치수, 탄성계수에 대한 실측치 정보를 정확하게 반영하여 모델링하는 작업이 반드시 필요하다.
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