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            Abstract
          
        

        
          Even if active magnetic bearings are widely used in turbomolecular pumps, they experience more difficulty in controlling vibration in the unexpected frequency range, which is not considered in rotordynamics as rigid and flexible body mode. Since the blade wheel and main shaft of TMP are often assembled through bolt joint and interference fit, resonance frequencies are expected to vary according to rotating speed change, which is inevitably caused by the contact status of interference fit and blade wheel and main shaft assembled by bolt joint. In this paper, through finite element analyses, pre-stressed modal analyses are performed to compete with the variation of resonance frequencies and mode shapes for rotating parts of the large and medium capacity turbomolecular pump composed of the blade wheel and main shaft. Firstly, static strength analyses are performed to get pre-stress caused by rotating velocity and check structural integrity. Contact status is also checked on the surface of the interference fit, the surface between the balance plate and blade wheel, and the surface between the blade wheel and main shaft. Finally, modal analyses according to rotating speed are performed, and a Campbell diagram is made to find crossing points. It is found that mode separation and resonance frequency variation are caused by the contact status of the assembly of TMP rotating parts, which should be considered in the control of AMB.
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      1. 서 론
      터보분자펌프는 반도체 공정 라인 중 극청정(Ultra Clean Environment) 및 극진공(Ultra High Vacuum) 환경을 제공하며, 터보분자펌프의 크기와 성능은 입구직경, 블레이드 각, 회전속도 등에 의해 좌우된다.(1)

      또한 전체적인 배치(Layout)에 있어서도 협소한 공간 하에서 좋은 성능을 발현하기 위하여 원심력에 의한 구조강도 및 정격속도에 도달하기까지 만나게 되는 임계속도(Critical Speed)에서의 공진여부 등이 분석되어야 한다.

      능동형 마그네트 베어링(Active Magnetic Bearing)은 정상적인 작동 시 마찰력과 마모율이 거의 없기 때문에 운영과정에서 터보분자펌프와 같은 별도의 윤활을 사용할 수 없는 환경에서 회전체를 지지하고 안정성을 확보하기 위해 그 사용이 증가하고 있다.(2)

      안정적인 회전부의 부양을 위해 능동형 마그네트 베어링은 회전체의 시스템 분석(System Identification)을 수행하고 위치 정보를 이용하여 피드벡 제어(Feedback Control)를 필요로 한다. 하지만 대부분의 경우 회전체의 시스템 분석 시 Beam 요소를 이용한 회전체동역학(Rotor Dynamics)을 수행하여 전체 회전체 모델의 강체 모드(Rigid Mode)나 유연 모드(Flexible Mode)를 분석하며, Fig. 1과 같이 이보다 상대적으로 낮은 주파수 영역에서 발생할 수 있는 블레이드 공진 모드를 별도로 고려하여야 한다.(2)

      
        
        

        Fig. 1  
				
        

        
          Flexible Modes of Rotor. Nominal Speed is 20,000 RPM
        
        

        

      

      대부분의 터보분자펌프의 회전부는 시스템 특성 상 Fig. 2와 같이 여러 단(Stage)이 종모양으로 제작된 블레이드 휠(Blade Wheel)를 마그네트 베어링으로 제어되는 주축(Main Shaft)과 일정량의 열박음(Interference Fit) 및 전하중(Pre Load)을 적용하여 볼트로 체결한다.

      
        
        

        Fig. 2  
				
        

        
          Assembly of TMP Rotating Parts
        
        

        

      

      마그네트 베어링으로 제어하는 동안에 회전체동역학 모델에서 분석했던 강체 모드나 유연 모드 및 블레이드 휠의 블레이드 공진 모드 외에 예측하지 않았던 주파수 영역에서 진동이 발생하는 현상이 다수 직면하게 되었다.

      본 연구에서는 회전속도가 상승함에 따라 블레이드 휠과 주축 간의 열박음 상태나 전하중을 적용한 볼트체결부의 강성 변화가 기존에 고려하지 않았던 추가적인 공진모드를 발생하는 것으로 예상하여 이를 3차원 유한요소해석을 통해 분석하고, 회전속도 변화에 따른 고유진동 모드의 변화를 Campbell 선도로 분석해 보았다.

      터보분자펌프 관련 국내 연구 사례로는 터보분자펌프의 회전체동역학해석(3), 터보분자펌프의 설계를 위한 유한요소해석(4), 터보분자펌프의 블레이드 휠의 형상최적설계(5) 관련 연구 사례가 있다.

      국외 연구 사례로는 제어를 위한 베어링 및 축의 회전체 동역학 해석 및 시험(6,7), 자기베어링과 연계한 대용량 터보분자펌프 형상 설계(8), 터보분자펌프 블레이드의 모드해석을 위한 모델링 기법(1), 터보분자펌프 블레이드 휠에 대한 모드해석(9) 사례가 있다.

      하지만 금번 논문에서 다루고자 하는 회전속도 변화에 따라 블레이드 휠과 주축 간 볼트 체결 강성 변화에 따른 고유진동수의 변화를 고려한 연구사례는 없는 상황이다.

    

    

  
    
      2. 유한요소모델 및 정적강도해석
      대용량(Large Capacity) 모델과 중용량(Medium Capacity) 모델이 같은 단수로 설계되더라도 블레이드 휠 형상이 다소 다르기 때문에 두 가지 모델을 각각 고려하였으며, 본 해석의 목표에 해당하는 부품만을 고려하기 위해 Fig 2(a)에 해당하는 부품만 유한요소해석에 포함시켰으며, 주축의 경우도 자기베어링이나 모터와 관련된 부품은 모두 제외하고 순수 축 부품만 고려하였다.

      고유진동 모드를 분석하기에 앞서 모드해석에서 적용할 전응력(Pre-Stress)을 얻고, 회전부의 구조 건전성을 검토하기 위해 정적강도해석을 ANSYS Mechanical 프로그램을 이용하여 수행하였다. 또한, 조립 상태 및 작동조건에 따라 열박음면과 볼트 체결 시 밸런스 판(Balance Plate), 블레이드 휠(Blade Wheel) 및 주축(Main Shaft)이 만나는 면에서의 접촉 상태의 변화를 알아 보았다.

      Fig. 3과 같이 하중으로는 자중(Gravity)와 정격회전속도의 104%에 해당하는 원심력을 적용하였으며, 반경(Radial)방향 및 축(Axial)방향 경계조건은 자기베어링에 의해 제어되는 면을 기준으로 마찰력이 없는 구속조건(Frictionless)을 적용하였다.

      
        
        

        Fig. 3  
				
        

        
          Loading and Boundary Condition for Rotating Parts Assembly of Large Capacity TMP
        
        

        

      

      대용량 터보분자펌프 회전부 유한요소모델의 경우 Fig.4와 같이 3,978,361개의 절점(Node)과 2,558,601개의 요소(Element)로 구성하였으며, 강도해석 후 모드해석을 연계해서 수행하기 위해 컴퓨팅 환경과 해석시간을 고려하여 위의 개수를 선정하였다.

      
        
        

        Fig. 4  
				
        

        
          Finite Element Model for Rotating Parts Assembly of Large Capacity TMP
        
        

        

      

      회전부 결합 시 Fig. 2(b)와 같이 블레이드 휠과 주축 간에 편심으로 최대 0.03mm, 최소 0.01mm의 열박음량(Interference Fit)을 각각 적용하고, Fig. 2(a)와 같이 밸런스 판을 거쳐 블레이드 휠과 주축을 볼트 체결 시 1개 당 10,876N의 체결력을 전하중으로 적용하였다.

      모든 부품 간 접촉조건은 마찰계수 0.15를 적용한 ‘Frictional’ 비선형 접촉조건을 적용하였다.

      주요 결과로는 Fig. 5 및 Table 1과 같이 블레이드 휠의 축방향/반경방향 최대 변위, 볼트와 주축에서의 최소 안전계수(인장항복강도/발생한 최대 Von-Mises 응력)를 비교하였다. 특이한 것은 단별로 축방향 변위 방향이 다르게 발생하며, 최대 반경방향 변위는 블레이드 휠의 Drag 부분에서 발생했다. 열박음량의 변화가 발생 변위에는 큰 영향을 주지 못했지만, 열박음량의 증가가 볼트와 주축의 안전계수를 증가시키는 효과는 있는 것으로 판단된다.

      
        
        

        Fig. 5  
				
        

        
          Results of Static Strength Analysis for Large and Medium Capacity TMP Rotating Parts
        
        

        

      

      Fig. 6 부터 Fig. 8은 조립 상태 및 작동조건(열박음 후, 열박음+전하중을 적용한 볼트 체결 시, 열박음+전하중을 적용한 볼트 체결+정격속도 104% 작동 시)에 따른 부품 간 접촉부 압력분포 및 접촉상태를 보여주고 있다.

      
        
        

        Fig. 6  
				
        

        
          Contact Pressure and Contact Status When only Applying Interference Fit Between Blade Wheel and Main Shaft
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 7  
				
        

        
          Contact Pressure and Contact Status When Applying Pre-Load on Bolts with Interference Fit of Fig. 6
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 8  
				
        

        
          Contact Pressure and Contact Status When Rotating with 104% Rated Speed
        
        

        

      

      Fig. 6과 같이 열박음만 적용한 경우 밸런스 판과 블레이드 휠의 접촉면과 블레이드 휠과 주축의 접촉면에는 접촉면 사이에 움직이지 없이 잘 고정되는 상태를 보여주는 기준인 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역은 나타나지 않으며, 오롯이 열박음면만 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역이 발생하는 것을 볼 수 있다.

      하지만 열박음 후 전하중을 적용한 볼트 체결 시 Fig. 7과 같이 밸런스 판과 블레이드 휠의 접촉면과 블레이드 휠과 주축의 접촉면에도 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역이 대부분을 차지하는 것을 볼 수 있다.

      마지막으로 정격속도의 104% 작동 시에는 열박음면이나 블레이드 휠과 주축의 접촉면에는 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역은 일부 영역에서만 나타나며, 단지 밸런스 판과 블레이드 휠의 접촉면에만 부분적 또는 대부분이 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역이 발생하는 것을 알 수 있다.

      열박음량이 작은 경우에는 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역마저 감소하는 것을 알 수 있다.

      Table 2의 결과를 보면 정격속도의 104% 작동 시 열박음량이 0.03mm일 때 보다는 0.01mm일 때 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역이 줄어들며, 대용량 모델일 때 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역이 더 줄어들어 볼트 체결로 인해 확보할 수 있는 접촉강성은 더 불리하게 확보되는 것을 예상할 수 있다.

      Fig. 9와 같이 정격속도로 블레이드 휠이 회전할 때 원심력에 의해 변형이 발생하며, 이를 위해 볼트가 허용하는 전하중을 충분히 적용하더라도 그것이 주축과 충분한 접촉강성을 갖게 하는데는 한계가 있다는 결론을 얻을 수 있다.

      
        
        

        Fig. 9  
				
        

        
          Exaggeration of Deformed Shape of Blade Wheel When Rotating with 104% Rated Speed
        
        

        

      

      결론적으로 회전속도에 따라 밸런스 판과 블레이드 휠의 접촉면, 열박음면 그리고 블레이드 휠과 주축의 접촉면에 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역이 발생하는 정도가 달라져서 결국 경계조건이 달라지기 때문에(경계조건 비선형) 같은 공진 모드 그룹(Mode Family)이라도 회전수에 따라 고유진동수나 모드 형태도 달라질 수 있음을 예상할 수 있다.

    

    

  
    
      3. 모드해석
      
        3.1 중용량 터보분자펌프 회전부의 모드해석
        주요 회전수 마다 정적강도해석을 수행한 뒤 이 때 발생된 전응력상태를 반영한 모드해석(Pre-Stressed Modal Analysis)을 수행하였다.

        중용량 모델의 경우 최초 공진모드로는 Fig. 10(a)와 같이 모든 단의 노드 지름(Nodal Diameter)이 1인 형태를 가지는 Blade Bending 모드와 Wheel Bending 모드가 결함된 형태로 고유모드가 발생하며, 이 모드는 Fig. 11에서 보는 것과 같이 회전속도가 증가함에 따라 Fig. 10(b)와 Fig. 10(c)와 같이 모드 분리가 발생함을 알 수 있다. 이후의 공진모드로는 5단과 6단이 노드 지름이 0인 형태를 가지는 Blade Bending 모드가 축방향으로 Fig. 10(d)와 같이 Out of Phase 및 Fig. 10(e)와 같이 In Phase를 가지는 형태로 고유모드가 발생하는 것을 알 수 있다.

        
          
          

          Fig. 10  
				
          

          
            Resonance Mode of Medium Capacity TMP Rotating Parts
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 11  
				
          

          
            Campbell Diagram of Medium Capacity TMP Rotating Parts
          
          

          

        

        그 다음 공진모드로는 5단과 6단이 노드 지름이 1인 형태를 가지는 Blade Bending 모드가 Fig. 10(f)와 같이 축방향으로 Out of Phase를 가지는 형태로 발생하는 것을 알 수 있다.

        논문에서의 마지막 공진모드로는 5단과 6단이 노드 지름이 2인 형태를 가지는 Blade Bending 모드가 Fig. 10(g)와 같이 축방향으로 In Phase를 가지는 형태로 고유모드가 발생하는 것을 알 수 있다.

        중용량 모델에 대해 주요 회전수마다 모드해석을 수행하여 Campbell 선도를 구성해 보았다. 열박음량이 0.03mm인 경우 정격회전속도 이하에서는 공진이 발생하지 않으나, 회전수가 계속 증가하여 정격속도의 113% 정도가 되면 공진 마진이 많지 않은 것을 확인할 수 있었다. 정격회전속도 이상이 되면 모든 단이 ND1의 형태를 가지는 Blade Bending 모드와 Wheel Bending 모드가 결함된 형태로 모드로 분리되며, 회전수가 증가함에 따라 Wheel Bending 모드의 고유진동수는 감소하는 것을 알 수 있었다. 이는 회전속도에 따른 원심력의 작용으로 인한 열박음면과 블레이드 휠과 주축 간 접촉면 중 접촉상태가 ‘Sticking’인 영영의 감소로 인해 접촉강성의 저하(Degradation)에서 기인된 것으로 예상되며, 이로 인해 모드 분리도 발생하는 것으로 예상된다.

        최소 열박음량(0.01mm)인 경우에도 정격회전속도 이하에서는 공진이 발생하지 않으나, 모드 분리가 발생하는 회전수가 열박음량이 0.03mm일 때보다는 낮아지는 것(정격회전속도의 75% 이상)을 확인할 수 있었다. 결론적으로 중용량 모델의 경우 열박음량이 회전 조립체 강성에 영향을 주는 것을 알 수 있다. 이는 Table 2(b)의 결과와 같이 열박음량이 0.01mm인 경우 주요 접촉면에서의 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역이 줄어든 것이 원인으로 예상된다.

      

      
        3.2 대용량 터보분자펌프 회전부의 모드해석
        대용량 모델의 경우에도 최초 공진모드로는 Fig. 12(a)와 같이 모든 단의 노드 지름이 1인 형태를 가지는 Blade Bending 모드와 Wheel Bending 모드가 결합된 형태로 고유모드가 발생하며, 중용량 TMP 모델과 유사하게 회전속도가 증가함에 따라 Fig. 12(b)와 Fig. 12(c)와 같이 모드 분리가 발생함을 알 수 있다. 이후의 공진모드로는 Fig. 12(d)부터 Fig. 12(f)와 같이 1단 블레이드 모드가 노드 지름이 증가하는 형태로 공진모드가 발생하는 것을 알 수 있다.
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            Resonance Mode of Large Capacity TMP Rotating Parts
          
          

          

        

        대용량 모델에 대해서도 주요 회전수마다 모드해석을 수행하여 Campbell 선도를 구성해 보면 열박음량이 0.03mm 또는 0.01mm 인 경우 모두 정격회전속도 이하에서는 공진이 발생하지 않는 것을 알 수 있다. 하지만 Fig. 13과 같이 중용량 모델보다는 상대적으로 낮은 회전수(정격회전속도의 50% 이상)에서 모든 단의 노드 지름이 1인 형태를 가지는 Blade Bending 모드와 Wheel Bending 모드로 분리되는 것을 확인할 수 있었으며, 열박음량이 0.01mm인 경우에도 비슷한 회전수에서 모드 분리가 발생하는 것을 알 수 있다. 결론적으로 대용량 모델의 경우 열박음량이 모드 분리에 주는 영향도는 낮은 것을 확인할 수 있다. 이는 Table 2(a)의 결과와 같이 대용량 모델의 경우 열박음량에 상관 없이 주요 접촉면에서의 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역이 일부분만 발생한 것이 원인으로 예상된다. 즉, 대용량 모델의 경우 정격회전속도의 50% 이상이 되면 주요 열박음면이나 접촉면에서는 볼트 체결 시 적용했던 전하중이 추가 강성을 크게 발생하지 못하는 것으로 예상된다. 이를 개선하기 위해 더 큰 용량의 볼트에 더 큰 전하중을 적용할 수 있겠으나, 주어진 주축의 직경으로 인해 한계가 있을 것이다.
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      4. 결 론
      본 연구에서는 회전속도가 상승함에 따라 블레이드 휠과 주축 간의 열박음 상태나 전하중을 적용한 볼트체결부의 강성 변화가 기존에 고려하지 않았던 추가적인 공진모드를 발생하는 것으로 예상하여 이를 3차원 유한요소를 적용하여 분석하고, 회전속도 변화에 따른 고유진동 모드의 변화를 Campbell 선도로 분석해 보았다.

      대용량 및 중용량 터보분자펌프의 회전부에 대해 모드해석에서 적용할 전응력(Pre-Stress)을 얻고, 회전부의 구조 건전성을 검토하기 위해 정적강도해석을 수행하였다. 또한, 조립 상태 및 작동조건에 따라 열박음면과 볼트 체결 시 밸런스 판, 블레이드 휠 및 주축이 만나는 면에서의 접촉 상태의 변화를 알아 보았다.

      열박음량으로 0.03mm와 0.01mm를 각각 적용하였으며, 밸런스 판을 거쳐 블레이드 휠과 주축을 볼트 체결 시 체결력을 전하중으로 적용하였다.

      열박음 후 전하중을 적용한 볼트 체결 시에는 주요 접촉면의 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역이 대부분을 차지하였으나, 정격속도의 104% 작동 시에는 열박음면이나 블레이드 휠과 주축의 접촉면에는 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역은 일부 영역에서만 나타나며, 단지 밸런스 판과 블레이드 휠의 접촉면에만 부분적 또는 대부분이 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역이 발생하는 것을 알 수 있었다. 또한, 대용량 모델인 경우와 중용량 모델이더라도 열박음량이 0.01mm인 경우에는 접촉상태가 ‘Sticking’인 영역마저 감소하는 것을 알 수 있었다.

      결론적으로 정격속도로 블레이드 휠이 회전할 때 원심력에 의해 변형이 발생하며, 이를 위해 볼트가 허용하는 전하중을 충분히 적용하더라도 블레이드 휠이 주축과 충분한 접촉강성을 갖게 하는데는 한계가 있다는 결론을 얻을 수 있었다.

      주요 회전수마다 정적강도해석을 수행한 뒤 이 때 발생된 전응력상태를 반영한 모드해석을 수행하였다. 중용량 모델의 경우 열박음량에 따라 모드 분리가 발생하는 회전수가 달라지는 것을 알 수 있었으며, 대용량 모델의 경우 열박음량이 모드 분리가 발생하는 회전수에 주는 영향도는 낮은 것을 알 수 있었다. 이는 볼트 체결 시 적용하는 전하중이 추가 강성을 크게 발생하지 못하는 것으로 예상된다.

      본 연구의 결과를 보았을 때 터보분자펌프에 능동형 마그네트 베어링 적용 시 회전부 결합 강성을 분석하는 것은 제어 측면에서 필수불가결함을 알 수 있었다.
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