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            Abstract
          
        

        
          This paper presents component design and rotordynamic analysis results of axial turbine applied to a 10 MW super-critical CO2 cycle. The axial turbine consists of 3 stage turbine blades and a shaft supported by two fluid film bearings. To prevent the leakage, we installed two seals near the turbine inlet and exit side. We adopts a tilting pad bearing for the stable operation of the rotor. The tilting pad bearing consists of 5 pads and leading edge grooves are installed for the effective thermal management. Based on the rotor layout, we conduct a rotordynamic analysis. The dynamic coefficients of the tilting pad bearings were calculated based on the thin film lubrication theory. Turbine blades, thrust collar and seals were modeled as equivalent inertia. The predicted Campbell diagram showed that there are three critical speeds, namely the conical and the first , second and third bending critical speeds under the rated speed and it is predicted that the rotor have 20% separation margin for the fourth bending critical speed. In addition, unstable modes are not presented under the rated speed and the unbalance response prediction showed that vibration levels are controlled within 0.02 mm for all speed ranges owing to the high damping ratio of the modes.
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      1. 서  론
      초임계 이산화탄소(CO2) 발전 시스템은 비교적 낮은 온도와 압력에서도 초임계 상태에 도달이 가능한 CO2를 작동유체로 사용한다. 초임계 CO2 발전 시스템은 사이클의 효율이 높고, 작동 유체의 높은 밀도로 인하여 동급의 다른 발전 시스템에 비해 작은 부피로 구성이 가능하며, 비교적 넓은 온도 범위의 열원에 대하여 적용이 가능한 장점을 가지고 있다. 이러한 장점들 때문에 초임계 CO2 발전 시스템은 현재 미 활용되거나 버려지는 에너지 활용을 위한 대체 발전 수단으로 많은 주목을 받고 있으며, 선진국을 중심으로 태양열, 화석연료, 지열 등의 다양한 열원에 적용하기 위한 연구들이 진행 되고 있다.

      초임계 CO2 발전 시스템과 관련된 연구로는 기존의 스팀 사이클을 초임계 CO2 발전 사이클로 대체하였을 때의 효율 향상을 계산하거나, 주어진 열원에 대하여 초임계 CO2사이클 적용하였을 경우, 전체 시스템의 효율을 예측하는 연구들이 있었다.(1,2) 또한, 기존의 가스 터빈 복합 발전 플랜트의 효율 향상을 위해 초임계 CO2 사이클을 하부 사이클로 적용하기 위한 연구들이 수행되었다.(3,4) 이렇게 초임계 CO2  발전 시스템의 설계 및 효율 해석에 관한 연구와 함께 초임계 CO2 사이클에 적용하기 위한 압축기나 터빈과 같은 유체 기계에 대한 연구 또한 현재 활발히 진행되고 있다.(5~7)

      초임계 CO2 발전 시스템에 사용되는 터보 기계는 주로 고온, 고압, 고속 환경에서 운전되기 때문에 이와 관련된 베어링과 씰에 대한 요소 기술 확보가 선행 되어야 하며, 높은 부하 조건에서 동작을 하기 때문에 설계 단계에서 구조 해석 및 열응력 해석을 통한 구조 안정성에 대한 검토가 필수적이다.  또한, 고속으로 회전하는 터보 기계의 특성상 설계 시 회전체 동역학 해석을 통해 설계 건전성에 대한 검토가 필수적으로 이루어져야 한다.

      본 연구에서는 현재 한국기계연구원에서 개발 중인 10 MW급 초임계 CO2 발전용 축류 터빈에 대하여 설계 단계에서 수행한 구성 설계와 회전체 동역학 해석 결과에 대해 기술하였다.

    

    

  
    
      2. 연구 방법
      
        2.1 축류 터빈 구성
        Fig. 1은 본 논문의 연구 대상인 축류 터빈을 나타낸다. 터빈의 출력은 10 MW이며, 정격 회전 속도는 30,000 rpm이다. 블레이드는 3단으로 설계 되었으며 Shroud 형식으로 구성하였다. 작동 유체의 터빈 입구 온도와 압력은 각각 550 ℃, 200 bar이다. 회전축은 2개의 유체 베어링으로 반경 방향 하중이 지지되며, 터빈 입구와 출구 근처에 작동유체의 누설을 방지하기 위한 고압용 씰이 장착되어 있다.

        
          
          

          Fig. 1 
				
          

          
            Axial turbine layout
          
          

          

        

        축류 터빈에 장착되는 유체 베어링은 터빈이 30,000 rpm의 고속에서 운전되므로 고속 안정성이 우수한 틸팅 패드 베어링을 사용하였다. 틸팅 패드 베어링은 5개의 패드로 구성되며, 패드 사이로 하중이 작용하는 ‘Load Between Pads’형식의 베어링을 선택하였다. 

      

      
        2.2 회전체 동역학 해석
        Fig. 2는 Fig. 1의 축류 터빈에 대한 회전체 동역학 해석 모델을 나타낸다. 운동 방정식은 식(1)과 같은 형태를 가지며, 유한 요소법을 통해 계산된 질량(M), 자이로스코픽(J), 강성(K), 감쇠(C)행렬로 구성된다.
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          Fig. 2 
				
          

          
            Rotordynamic analysis model
          
          

          

        

        회전축은 굽힘 강성을 가지는 강성 요소로 모델링 되며, 회전축에 조립되는 스러스트 칼라, 씰 등의 부품과, 블레이드는 Fig. 2와 같이 질량과 관성을 가지는 집중 질량 요소로 모델링 하였다. 베어링은 별도의 해석 프로그램을 통해 계산된 강성 감쇠 요소로 모델링하였다. 회전체 동역학 해석은 상용 프로그램인 DYROBES를 통해 수행하였으며,(8) 해석에 사용된 로터와 베어링의 주요 정보는 Table 1과 같다.

        
          Table 1 
				
          

          
            Rotor & Bearing Parameters
          
          

        

        
          
            
              	Parameters
              	Unit
              	Value
            

          
          
            	Rotor
            	Weight
            	kg
            	78
          

          
            	Density
            	kg/m3
            	7850
          

          
            	Elastic Modulus
            	GPa
            	200
          

          
            	Blade Mass
            	kg
            	8
          

          
            	Seal Mass
            	kg
            	6
          

          
            	Bearing
            	Diameter
            	mm
            	70
          

          
            	Length
            	mm
            	30
          

          
            	Pad Offset
            	-
            	0.5
          

          
            	Preload Ratio
            	-
            	0.3
          

          
            	Lubricant
            	-
            	ISO VG #32
          

          
            	Oil Supply Temp.
            	℃
            	40
          

        

        

      

      
        2.3 베어링 열 윤활 해석
        본 논문의 연구 대상인 축류 터빈은 터빈 입구 온도가 550℃의 고온 환경에서 운전 되며, 정격 회전 속도가 30,000 rpm인 고속으로 회전하기 때문에 시스템의 안정적인 운영을 위해서는 베어링에서 점성 마찰에 의해 발생되는 열의 효과적 배출이 필수적이다. 이러한 베어링의 Thermal management 특성은 베어링의 여러 가지 설계 변수에 의해서 결정이 되지만, 중요한 변수 중의 한 가지가 베어링으로의 윤활유 공급 방식이다. 일반적으로 틸팅 패드 베어링의 윤활유는 외부 공급 라인을 통해 Fig. 3의 왼쪽 그림과 같이 패드와 패드 사이의 Groove를 통해 공급이 된다. 패드와 패드 사이의 Groove에는 Fig. 3을 통해 볼 수 있듯이 일반적으로 이전 패드에서 점성 마찰에 의해 온도가 상승된 윤활유와 외부에서 공급되는 낮은 온도의 윤활유가 섞인 후 다음 패드로 유입 되게 된다. 이러한 경우 패드 선단의 오일 온도는 일반적으로 아래와 같은 식으로 계산이 된다.
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          Fig. 3 
				
          

          
            Conventional bearing and LEG bearing
          
          

          

        

        상기의 식에 Qout, Qin은 각각 이전 패드에서 배출되는 윤활유 유량과 현재 패드로 유입되는 윤활유 유량을 나타내며, Tout, Tsupply는 각각 이전 패드에서 배출되는 윤활유의 온도와 외부에서 공급되는 윤활유 온도를 나타낸다. 식(2)를 통해서 볼 때 패드 입구에서의 윤활유 온도를 낮추려면 이전 패드에서 점성 마찰에 의해 온도가 상승된 오일은 외부로 배출 시키고 외부에서 공급되는 낮은 온도의 오일의 많은 양이 패드 선단으로 유입되도록 해야 한다. 이러한 기능을 위해 Fig. 3의 오른쪽 그림과 같이 패드 선단에 가공된 Groove를 통해 윤활유를 내부로 직접 공급되는 LEG (Leading Edge Groove) 베어링이 제안되었고, 온도 특성에 대한 효과가 여러 연구들을 통해 입증 되었다.(9) LEG 형식의 베어링의 경우 패드 선단에서의 윤활유 온도는 일반적으로 아래 식과 같이 외부에서 공급되는 윤활유의 온도와 동일하다고 하여 해석을 수행한다.
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        본 연구에서는 축류 터빈에 사용되는 베어링의 온도 특성 예측을 위해 Fig. 3에 나타난 일반적인 틸팅 패드 베어링과 LEG 형식의 틸팅 패드 베어링에 대해 열 윤활 해석을 수행하였다. 해석 수행 시 패드 선단 온도는 각각의 경우 식(2)와 (3)을 사용하였으며, 다른 조건은 동일하게 하였다. 회전축의 온도는 전체 윤활 막의 평균온도와 같다고 가정하였고, 패드 측면과 아래 면은 자연 대류 조건으로 가정하였다. 열 윤활 해석은 상용 프로그램은 XLRotor를 사용하여 수행하였으며, 해석과 관련된 이론은 참고문헌(10)에 기술 되어 있다. 

      

    

    

  
    
      3. 연구 결과
      
        3.1 임계속도(Critical speed)해석 결과
        축류 터빈에서 사용될 베어링의 적절한 강성 값을 산출하기 위해 베어링 강성에 따른 임계속도해석을 수행하였으며, Fig. 4는 해석 결과를 나타낸다. 그림을 통해 볼 수 있듯이 정격 회전속도인 30,000 rpm 이하와 정격 회전속도 근처에서 모두 4가지 임계속도가 계산되었으며, 각각의 모드 형상은 Fig. 5에 표기 하였다. Fig. 5를 통해 볼 수 있듯이 1, 3, 4차 모드는 축의 굽힘과 관련된 모드 이며, 2차 모드는 코니컬 운동이 지배적인 모드로 나타났다. 1차와 2차 모드는 베어링의 강성에 따라 임계속도가 크게 변화하는 것을 볼 수가 있으며, 3차와 4차 모드는 베어링 강성에 따른 임계속도변화가 상대적으로 적게 나타났다. 3차 모드는 베어링 강성이 2×105 N/mm 이하의 영역에서는 정격 속도 아래에서 임계속도가 나타났으며, 4차 모드는 정격 속도보다 높은 37,000 rpm 부근에서 임계속도가 나타났다. 상기의 결과에 따라 축류 터빈은 1, 2, 3차 임계속도를 지나서 운전되어야 할 것으로 생각되었으며, 4차 임계속도와 충분한 분리 여유가 있어야 할 것으로 판단되었다. 또한, 베어링 강성은 정격 회전속도와 인접한 3, 4차 임계속도와 20% 이상의 분리 여유를 위해 1☓104~8☓104 N/mm의 범위에서 설계하는 것이 적당할 것으로 생각되었다.

        
          
          

          Fig. 4 
				
          

          
            Critical speed map
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 5 
				
          

          
            Mode shapes
          
          

          

        

      

      
        3.2 베어링 열 윤활 해석 및 동특성 해석 결과
        틸팅 패드 베어링의 윤활유 공급 방식 및 온도 특성을 예측하기 위해 앞장에서 기술한 일반적인 형식의 틸팅패드 베어링과 LEG 형식의 베어링에 대하여 열 윤활 해석을 수행하였다. Fig. 6은 해석을 통해 계산된 회전속도별 패드 표면의 최대 온도를 나타낸다. 그림을 통해 볼 수 있듯이 회전 속도 증가에 따라 베어링 내에서 발생하는 점성 마찰 증가로 패드 표면 온도가 상승하는 것을 볼 수가 있으며, 모든 회전 속도에 대하여 LEG 형식의 베어링이 일반적인 베어링 보다 패드 온도가 낮은 것으로 예측 되었다. 정격 회전속도인 30,000 rpm에서 LEG 형식의 베어링은 일반 틸팅 패드 베어링에 비해 패드 표면 온도를 10℃ 이상 낮추는데 효과가 있을 것으로 예측 되었다. 이상의 결과를 통해 축류 터빈의 안정적인 운전을 위해서 온도 해석 결과 설계 여유가 더 큰LEG 형식의 베어링을 사용하는 것이 적합할 것으로 판단하였다. 각 회전속도별 LEG 형식의 베어링과 일반 틸팅패드 베어링의 패드 표면 온도 변화에 대한 고찰은 향후 베어링의 열윤활 해석 연구를 통해 수행할 예정이다.
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            Maximum babbit temperature
          
          

          

        

        베어링의 열 윤활 해석을 통해 선정된 LEG 형식의 틸팅 패드 베어링에 대해 동특성 해석을 수행하였으며, Fig. 7은 해석을 통해 계산된 터빈 입구 측에 위치한 베어링 1의 강성, 감쇠 계수를 나타낸다. Fig. 7-(a)에서 볼 수 있듯이 모든회전 속도에 대하여 베어링의 수평 방향과 수직방향 강성이 유사하게 나타났으며, 회전 속도 증가에 따라 강성은 증가하는 경향을 보였다. 또한, 강성의 연성 항은 모든 회전 속도에서 나타나지 않았다. 정격 회전 속도인 30,000 rpm에서의 베어링의 수평 방향과 수직 방향 강성은 모두 6☓104 N/mm로 나타났으며, 임계속도해석을 통해 선정된 베어링의 강성 범위 내에 위치하는 것으로 나타났다. 베어링의 감쇠는 Fig. 7-(b)에서 볼 수 있듯이 수직 방향과 수평 방향이 유사하게 나타났으며, 연성 항 또한 나타나지 않았다. 그러나 감쇠의 경우 강성과 달리 회전 속도 증가에 따라 감소하는 경향을 보였다. 
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            Stiffness and damping coefficients
          
          

          

        

      

      
        3.3 감쇠 고유 진동수 해석 결과
        3.2절에서 계산된 베어링 동특성 계수를 이용하여 회전 속도별 감쇠 고유 진동수 해석을 수행하였다. Fig. 8, 9는 해석 결과를 나타내며, 각각 회전속도별 감쇠 고유진동수인 Campbell 선도와 모드 감쇠 비를 나타낸다. 각각의 고유 진동 모드는 Fig. 8에서 볼 수 있듯이 Forward와 Backward 모드가 함께 나타났다. Fig. 8의 결과를 볼 때, 축류터빈의 정격 회전속도가 30,000 rpm이므로 주어진 설계에서는 1, 2, 3차 임계속도를 지나서 운전이 될 것으로 예상 되었다. 또한, Fig. 9에 나타난 각 모드들에 대한 감쇠 비를 보면 1, 2, 3차 모드는 상대적으로 모드 감쇠가 큰 것으로 나타났지만, 4차 모드의 감쇠는 아주 작게 나타났다. 이렇게 4차 모드의 감쇠가 작은 이유는  Fig. 5에서 볼 수 있듯이, 4차 모드의 형상이 유체 베어링이 위치한 노드에서 변위가 거의 없기 때문에 유체 베어링의 감쇠력이 모드 감쇠에 기여를 못 하기 때문으로 판단된다. 따라서, 축류 터빈의 안정적인 운전을 위해서는 4차 모드와 관련된 임계속도와 충분한 분리 여유를 가져야 할 것으로 판단되었다. 해석을 통해 예측된 4차 모드와 관련된 임계속도는 약 37,000 rpm으로 정격 회전 속도인 30,000 rpm에서 20% 이상의 분리 여유를 가지는 것으로 예측되었다.
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          Fig. 9 
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        3.4 잔류 불균형 응답 해석
        회전축에 존재하는 잔류 불균형에 의한 회전축 진동을 파악하기 위해 잔류 불균형 응답 해석을 수행하였다. 잔류 불균형은 로터에 가장 큰 질량이 조립되는 부분인 씰과 블레이드가 장착되는 노드에 부여하였으며, 불균형 질량의 크기는 총 잔류 불균형 질량이 ISO 2.5등급에 해당하도록 부여하였다. 잔류 불균형이 부여되는 씰과 블레이드가 장착되는 노드 위치는 Fig. 2에 표기하였다. 터빈 입구측 씰과 블레이드 위치의 불균형 질량은 동위상이며, 터빈 입구측 씰과 출구측 씰 노드에 위치한 불균형 질량은 180o의 위상차를 가진다.

        Fig. 10은 잔류 불균형 응답 해석 결과를 나타낸다. 그림의 결과들은 로터에서 잔류 불균형이 부여된 씰과 블레이드에 해당하는 노드점들과 터빈 출구측 끝단에서의 진동들을 나타낸다. 해석 결과 모든 회전 속도에서 로터 터빈 출구 쪽 끝단에서 가장 큰 진동이 나타났으며, 정격 속도인 30,000 rpm에서 0.018 mm의 진동이 나타날 것으로 예측되었다. 또한, 정격 속도인 30,000 rpm 이하의 속도에서는 뚜렷한 공진 형상이 관찰되지 않았는데, 이것은 Fig. 9에서 나타났듯이 정격 속도 이하에 존재하는 1, 2, 3차 모드들의 모드 감쇠가 크기 때문인 것으로 판단된다. 또한, 4차 모드와 관련된 임계속도는 Fig. 8의 Campbell 선도에서 예측되었듯이 37,000 rpm 근방에서 나타나는 것 또한 확인할 수 있었다. 
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      4. 결  론
      본 연구에서는 현재 한국기계연구원에서 개발 중인 10 MW급 초임계 이산화탄소 발전용 축류 터빈에 대하여 회전체 동역학 해석 모델을 수립하고, 이에 대한 해석을 수행하였다. 적절한 베어링 강성 선정을 위해 베어링 강성에 따른 임계속도해석을 수행하였고, 이를 통해 정격 회전속도 이하와 근처에서 모두 4개의 임계속도가 존재하는 것을 파악하였다. 또한, 해석 결과를 바탕으로 정격 회전속도와 임계속도가 충분한 분리 여유를 가지도록 베어링 강성을 선정하였다. 적절한 윤활유 공급방식 선정을 위해 베어링에 대한 열윤활 해석을 수행하였고, 이를 통해 축류터빈의 운전 조건에서 LEG 형식의 베어링이 일반적인 베어링보다 패드 표면 온도를 10℃ 정도 낮추는 효과가 있는 것으로 예측 되었다. 또한, 선정된 베어링의 동특성 계수를 바탕으로 수행한 감쇠 고유진동 해석을 통해 정격 회전속도 보다 높은 주파수를 가지는 4차 모드의 감쇠가 매우 작은 것을 확인할 수 있었다. 그러나, 정격회전속도 아래 존재하는 1,2,3차 모드의 감쇠는 상대적으로 크기 때문에 잔류 불균형응답 해석에서 정격회전속도 이하에서는 뚜렷한 공진현상이 나타나지 않는 것으로 예측되었다.
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