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            초록
          
        

        
          The small turbocharger for the automotive application is designed to operate up to 200,000 rpm to increase system efficiency. Because of high rotation speed of turbocharger, floating ring bearing are widely adopted due to its low friction loss and high rotordynamic stability. This paper presents a linear and nonlinear analysis model for a turbocharger rotor supported by a semi-floating ring bearing. The rotordynamic model for the turbocharger rotor was constructed based on the finite element method and fluid film forces were calculated based on the infinitely short bearing assumption. In linear analysis, we considered fluid film force as stiffness and damping element and in nonlinear analysis, the fluid film force was calculated by solving the time dependent Reynolds equation. We verified the developed theoretical model by comparing to modal test results of test rotors. The analysis results show that there are two unstable modes, which are conical and cylindrical modes. These unstable modes appear as sub-synchronous vibrations in nonlinear analysis. In nonlinear analysis, frequency jump phenomenon demonstrated when vibration mode is changed from conical mode to cylindrical one. This jump phenomenon was also demonstrated in the test. However, the natural frequency measured in the test differs from those obtained using nonlinear analysis.
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      1. 서 론
      자동차용 내연 기관에 적용되는 소형 터보차저는 연소 시 생성되는 고온의 배기가스를 이용하여 터빈을 회전시키고 이를 동력원으로 압축된 공기를 내연 기관에 공급하여 출력을 향상시키는 역할을 한다. 터보차저의 적용만으로 내연기관의 연비 및 출력 향상이 가능 하므로, 계속 강화되는 연비 규제에 대응하기위해 이에 대한 개발과 적용이 계속 증가하고 있다. 자동차용 소형 터보차저는 특히 터빈과 압축기의 고 효율 영역에서의 운전을 위해 회전 속도를 최대 200,000 rpm 이상에서 운전 되도록 설계하고 있으며, 이러한 고속운전에 대응하기 위해 대부분 플로팅 링 베어링을 적용하고 있다.(1)

      플로팅 링 베어링은 Fig. 1과 같이 링의 내 외측에 위치한 2개의 윤활 막이 회전축을 지지하는 베어링으로서, 구름 베어링 보다 적은 마찰 손실을 가지며, 일반적인 플레인 저널 베어링에 비해 높은 동적 안정성을 가진다. 이러한 플로팅링 베어링은 내측 유막과 외측 유막 사이에 위치한 링의 회전 여부에 따라 풀 플로팅 링 베어링과 세미 플로팅 링 베어링으로 분류할 수 있다. 풀 플로팅 링 베어링은 링에 전달되는 윤활유의 점성마찰에 의해 자유롭게 회전할 수 있는 구조를 가지며, 세미 플로팅 링 베어링은 외부 장치에 의해 이러한 링의 회전을 구속하는 구조를 가진다. 현재 자동차용 소형 터보차저에는 상기의 2가지 타입 모두 적용이 되고 있다.

      
        
        

        Fig. 1 
				
        

        
          Schematic diagram of turbocharge
        
        

        

      

      플로팅 링 베어링에 대한 초기 연구는 주어진 운전 조건에서 회전축과 링의 정적 평형 위치를 계산하거나, 선형화된 유막의 강성, 감쇠 계수를 이용하여 여러 운전 조건에서 시스템의 동적 특성을 예측하는 연구들이 많이 이루어졌다.(2-4) 이러한 연구들은 플로팅 링 베어링의 동작 원리를 이해하고 이를 적용한 시스템을 설계하는데 유용한 설계 도구로 사용되었다. 플로팅 링 베어링이 적용된 자동차용 터보차저에 대한 연구는 주로 유체 베어링의 불 안정성으로 인해 나타나는 Sub-synchronous 진동을 관찰하거나 이론적으로 고찰하는 연구가 많이 진행되어 왔다. 주로 선형 해석 이론을 통한 로터 베어링 시스템의 모델링을 통하여 시스템이 가지는 불 안정 모드를 예측하거나,(5) 실험을 통하여 회전속도에 따라 다르게 나타나는 진동 특성을 파악하는 연구들이 보고되었다.(6) 특히, 실험을 통하여 일반적인 회전 기계와는 다르게 여러 개의 주파수 성분을 가진 Sub-synchronous 진동이 동시에 나타나거나, 회전 속도에 따라 특정 주파수 진동이 없어지거나 나타나는 Jump현상이 보고되기도 하였다. 이러한 Sub-synchronous 진동은 비선형 해석을 통해 이론적으로 예측이 가능함이 보고되었으며,(7-9) 비선형 해석모델을 통해 로터 베어링 외부의 가진에 의한 회전축 진동의 영향을 예측하는 연구들이 수행 되었다.(10) 그러나, 이러한 연구들은 주로 풀 플로팅 링 베어링 대해 수행 되었으며, 세미 플로팅 링 베어링이 적용된 터보차저 시스템에 대한 연구는 상대적으로 적게 수행되었다.

      본 연구는 세미 플로팅 링 베어링으로 지지된 터보차저 로터의 선형 및 비선형 해석 모델을 통하여, 불 안정성으로 인해 나타나는 Sub-synchronous 진동 특성에 대해 예측 하고, 이를 실험과 비교함으로서 해석 모델을 검증하고자한다.

    

    

  
    
      2. 연구 방법
      
        2.1 해석 모델
        
          2.1.1 터보차저 로터 해석 모델
          Fig. 2는 해석 대상이 되는 터보차저의 단면과 이에 대한 해석 모델을 나타낸다. 해석 대상은 로터 양단에 터빈과 압축기 휠이 연결되어 있는 형상이며, 회전축 중심에 위치한 세미 플로팅 링 베어링이 로터를 지지하는 구조이다. 플로팅 링 중심에는 시스템에 조립되었을 때 링의 회전을 방지하는 핀이 삽입되는 홀이 존재하게 된다. 로터베어링 시스템의 운동 방정식은 식 (1)과 같은 형태를 가지며, 유한 요소법을 통해 계산된 질량(M), 자이로스코픽(J), 강성(K), 감쇠(C)행렬로 구성된다.

          
            
            

            Fig. 2 
				
            

            
              Modeling of turbocharger rotor
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          로터는 Fig. 2에 표시된 각 노드에 집중 질량 요소가 강성 요소로 연결된 형태로 모델링 되었으며, 압축기와 터빈 휠은 관성 요소로 취급되었다. 각 노드는 수직, 수평 방향에 대한 변위와 회전의 4개의 자유도를 가진다. 로터에 대한 강성 행렬은 Euler의 보 이론으로부터 유도 되었다.(11) Table 1은 로터를 구성하는 각 부품과 해석에 사용된 물성치를 나타낸다.

          
            Table 1 
				
            

            
              Material property
            
            

          

          
            
              
                	
                	Part
                	Material
                	Density
                	Modulus
              

            
            
              	Unit
              	-
              	-
              	kg/m3
              	GPa
            

            
              	1
              	Nut
              	SCM440H
              	7850
              	205
            

            
              	2
              	Comp.
              	A7075
              	2810
              	72
            

            
              	3
              	Shaft
              	SCM440H
              	7850
              	205
            

            
              	4
              	Turbine
              	Inconel
              	7913
              	206
            

            
              	5
              	Bearing
              	Copper
              	8900
              	121
            

          

          

        

        
          2.1.2 플로팅 링 베어링 해석 모델
          플로팅 링 베어링은 Fig. 1과 같이 로터를 2개의 유막이 지지하는 형태를 가진다. 베어링 내부에서 발생하는 압력은 무한 소폭 베어링 가정을 통해 식 (2)의 지배 방정식을 통해 계산이 된다.(12)
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          상기 식을 통해 베어링 내 유막에서 발생하는 압력이 계산이 되며, 이를 통해 로터에 작용하는 유막력이 계산이 된다. 본 연구에서는 유막력을 선형 강성, 감쇠요소로 모델링하여 식 (1)의 강성, 감쇠 행렬에 포함 시켜 계산하는 선형 해석 방법과, 식 (2)의 시간의 함수로 주어지는 내측, 외측의 유막 압력을 적분하여 식 (1)의 외력 항에 포함시켜 로터의 운동을 계산하는 비선형 해석 방법을 통해 로터의 동적 특성을 예측하였다. 선형 해석에 사용되는 유막의 강성, 감쇠는 섭동법을 통해 계산이 된다.(12) 이러한 방법으로 선형 해석을 통해서는 회전속도에 따른 고유 진동수와 감쇠력을 결과로 제시하였고, 비선형 해석에서는 각 노드에서 시간의 함수로 나타나는 진동을 결과로 제시하였다. 비선형 해석에 관한 수치해석은 참고문헌(13,14)에 기술된 방법으로 수행 하였다.

        

      

      
        2.2 실험 장치
        본 연구를 통해 제시된 터보차저의 동적 거동에 대한 해석모델을 검증하기 위해 실험을 수행하였다.

        Fig. 3는 전체 실험 장치의 구성을 나타낸다. 터보차저의 회전은 외부에서 공급 되는 압축 공기를 전기 히터를 이용하여 가열한 후 생성되는 고온, 고압의 압축공기를 터빈에 공급하는 방식으로 수행 되었다. 터빈에 공급되는 압축 공기의 온도는 500℃이며, 터보차저의 흡기구로 유입된 대기압 상태의 공기는 압축기를 거친 후, 별도로 연결된 토출 라인을 따라 외부로 배출된다. 터빈과 압축기 입, 출구에서 센서를 통하여 압력과 유량을 모니터링 하게 된다. 터보차저 회전 시 오일 펌프 통하여 베어링에 윤활유를 공급하게 되며, 진동을 측정하기 위해 Fig. 4와 같이 압축기 휠 끝단에 2개의 레이저 변위 센서를 설치하였다. 실험에 사용된 레이저 변위 센서는 KEYENCE사의 LK-G80모델로서 1.4 mm/V의 민감도를 가진다. 터보차저의 회전 속도는 터빈으로 공급되는 고온의 압축 공기 유량을 조절함으로서 제어하였으며, 별도로 설치된 속도 센서를 통해 회전수를 기록하였다. 이러한 시스템을 통해 여러 회전속도 별 진동 크기를 측정하였다.

        
          
          

          Fig. 3 
				
          

          
            Turbocharger test facility
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 4 
				
          

          
            Laser displacement sensor setup
          
          

          

        

      

    

    

  
    
      3. 연구 결과
      
        3.1 로터 해석 모델 검증
        본 연구에서 제시된 로터의 유한 요소 해석 모델을 검증하기 위해 실험을 위해 제작된 터보차저 로터를 대상으로 가진 실험을 수행하였다. 임팩트 해머를 통해 로터를 가진 하였으며, 가속도계를 이용 축 방향 여러 위치에서 진동을 계측 하였다. Fig. 5는 실험을 통해 측정된 1, 2차 굽힘 모드의 모드 형상 과 고유 진동수를 해석 모델을 통해 예측한 결과와의 비교를 나타낸다. 그림을 통해 볼 수 있듯이, 해석 모델을 통해 예측된 모드 형상은 실험 결과와 유사하게 나타났다. 각 모드의 고유진동수는 1차 굽힘 모드의 경우 해석을 통한 예측 값이 1,516 Hz이고, 실험을 통해 측정된 값이 1,525 Hz로 두 값이 거의 일치하였으며, 2차 굽힘 모드의 고유진동수는 예측 값이 3,620 Hz, 실험 값이 3,900 Hz로 예측 결과가 측정 값에 비해 8% 정도 낮게 나타났다. 상기의 결과로 본 연구를 통해 제시된 로터의 해석 모델이 실제 제작된 로터의 동적 거동을 잘 예측함을 확인할 수 있었다.

        
          
          

          Fig. 5 
				
          

          
            Measured and predicted mode shape of the rotor
          
          

          

        

      

      
        3.2 로터 베어링 시스템 해석 결과
        
          3.2.1 선형 해석 결과
          Fig. 6는 선형 해석 모델을 통해 계산된 터보차저 로터의 회전속도별 고유 진동수인 Campbell diagram과 각 진동 모드의 감쇠의 크기와 관련된 Logarithmic decrement이다. 해석 대상이 되는 로터와 베어링의 사양은 Table 2와 같다. 그래프의 수평 축은 터보차저의 회전 속도를 나타낸다. 그림을 통해 볼 수 있듯이 회전 속도 변화에 따라 각각의 모드가 가지는 고유 진동수가 변하는 것을 볼 수가 있다. 또한, Logarithmic decrement가 음수가 되는 불 안정 모드들은 200,000 rpm 이하에서 2가지가 나타났다. 이러한 불안정 모드는 Fig. 6-(b)에서 볼 수 있듯이 로터의 강체 모드와 관련된 병진 모드와 코니컬 모드인 것을 확인할 수 있다. 이렇게 세미 플로팅 링 베어링으로 지지된 터보차저 로터의 경우 내측 유막의 불안정성으로 인해 2가지의 불안정모드가 나타난 것으로 판단된다. 이러한 결과는 4가지의 불안정 모드가 나타나는 풀 플로팅 링 베어링의 경우와 비교하여 생각해 볼 수 있다.(9) 풀 플로팅 링 베어링의 경우 내, 외측 유막 모두 회전축의 불 안정성을 발생시키기 때문에 불 안정 모드는 링과 로터의 강체 모드가 조합된 형태로 모두 4가지 형태로 나타나게 된다. 반면, 세미 플로팅 링 베어링은 링이 회전하지 않기 때문에 내측 유막만이 불안정성에 기인하므로 로터의 강체 모드 2가지만 불안정 모드로 나타나게 된다. 본 연구의 해석 대상인 세미 플로팅 링 베어링의 경우 Fig. 6-(b)에서 볼 수 있듯이 회전 속도가 낮을 때는 코니컬 모드가 불 안정 영역에 존재하며, 회전 속도가 20,000 rpm 이상이 되면 병진 모드 또한 불안정 영역에 존재하는 것을 확인 할 수가 있다. 이러한 불안정 모드의 고유진동수는 Fig. 6-(a)에서 볼 수 있듯이 회전 속도 성분(1X) 보다 낮은 주파수 영역에 존재 하는 것을 볼 수가 있으며, 회전속도 증가에 따라 고유진동수 또한 증가함을 볼 수가 있다.

          
            
            

            Fig. 6 
				
            

            
              Campbell diagram & logarithmic decrement
            
            

            

          

          
            Table 2 
				
            

            
              Rotor & bearing parameters
            
            

          

          
            
              
                	
                	Unit
                	Comp. side
                	Turb. side
              

            
            
              	Rotor radius
              	mm
              	3.9
              	3.9
            

            
              	Bearing length
              	mm
              	5.1
              	5.1
            

            
              	Inner clearance
              	um
              	10
              	10
            

            
              	Outer clearance
              	um
              	20
              	20
            

            
              	Viscosity
              	Pas
              	6.4×10-3
              	6.4×10-3
            

          

          

        

        
          3.2.2 비선형 해석 결과
          Fig. 7은 동일한 해석 대상에 대하여 비선형 해석 모델을 통해 예측된 Compressor 끝단의 수직 방향 진동에 대한 Waterfall 선도이다. 해석은 로터에 불 평형 질량이 없는 이상적인 경우를 가정하여 수행하였다. Fig. 7-(b)는 3차원 좌표계로 나타낸 Fig. 7-(a)를 수직 축 상에서 바라본 그림이다. 그래프를 통해 볼 수 있듯이 모든 회전 속도에서 1X 진동 이하에서 나타나는 Sub-synchronous 진동이 관찰 되었다. 이러한 진동은 회전 속도가 90,000 rpm이 되면 진동의 주파수가 갑자기 증가하는 Jump 현상이 관찰 되었다. 회전속도 별로 나타나는 진동 모드 또한 90,000 rpm 이하에서는 코니컬 모드로 나타났고, 90,000 rpm 이상에서는 병진 모드로 나타났다. 따라서, 진동 주파수가 바뀌는 Jump 현상은 진동의 모드가 바뀜에 따라 나타나는 현상으로 판단된다. 상기의 결과를 선형 해석 결과와 비교해 볼 때, 불안정 모드가 나타나는 순서는 Fig. 6-(b)를 통해 볼 수 있듯이 저속 영역에서 코니컬 모드가 불안정 영역에 먼저 존재하게 되고, 회전 속도가 증가함에 따라 병진 모드 또한 불안정 영역으로 이동하는 결과와 매칭 시킬 수 있다.또한, Jump 현상이 나타날 때 진동 주파수가 증가하는 현상은 Fig. 6-(a)에서 볼 수 있듯이 병진모드의 고유진동수가 코니컬 모드의 고유진동수보다 높기 때문에 진동 모드가 바뀔 때 이에 대응하는 고유 진동수가 나타나기 때문으로 판단된다. 그러나, 비선형 해석에서 Jump가 나타나는 회전속도인 90,000 rpm은 선형해석을 통해서는 예측할 수가 없었다. 또한, Table 3에서 볼 수 있듯이 선형 해석을 통해 예측된 불 안정 모드의 고유 진동수는 비선형 해석을 통해 예측된 결과보다 10~20% 정도 낮은 결과를 보였다. 이러한 선형 해석과 비선형 해석 결과의 차이는 유막력의 비 선형성에 기이한 것으로 판단된다.

          
            
            

            Fig. 7 
				
            

            
              Waterfall plot from predicted from nonlinear analysis
            
            

            

          

          
            Table 3 
				
            

            
              Predicted & measured natural frequency (Hz)
            
            

          

          
            
              
                	Mode
                	Linear analysis
                	Nonlinear analysis
                	Test
              

            
            
              	Conical
@40,000rpm
              	180
              	250
              	282
            

            
              	Conical
@80,000rpm
              	306
              	390
              	375
            

            
              	Cylinderical
@150,000rpm
              	759
              	920
              	875
            

            
              	Cylinderical
@180,000rpm
              	866
              	1,005
              	870
            

          

          

        

      

      
        3.3 실험 결과
        Fig. 8은 실험을 통해 측정된 Compressor 끝단의 수직 방향 진동에 대한 Waterfall 선도이다. 실험 결과 불균형 질량에 의해 나타나는 1X 진동에 비해 1X 이하에서 나타나는 Sub-synchronous 진동이 모든 회전속도에서 뚜렷하게 나타남을 확인할 수 있다. 이러한 Sub-synchronous 진동은 Fig. 7의 비선형 해석 결과와 비교할 때 전체적으로 유사한 경향을 보였으며, 90,000 rpm 부근에서 주파수가 크게 바뀌는 Jump 현상 또한 관찰 되었다. 이렇게 Jump 현상이 나타나는 회전속도는 Fig. 7-(b)를 통해 볼 수 있듯이 비선형 해석결과와 동일함을 확인할 수 있다. 그러나, 실험을 통해 측정된 진동 주파수는 Table 3을 통해 볼 수 있듯이 비선형 해석을 통해 예측된 결과와 5~15% 정도 차이를 나타났다. 이러한 해석과 실험 결과의 차이는 온도 영향에 의해 나타나는 실험과 해석에서 사용된 윤활유의 점도 차이나 열팽창 등에 의한 베어링의 간극 변화 등을 생각해 볼 수 있다. 이러한 원인에 대한 고찰은 향후 추가 해석을 통해 고찰해 볼 예정이다.

        
          
          

          Fig. 8 
				
          

          
            Measured rotor vertical vibration
          
          

          

        

      

    

    

  
    
      4. 결 론
      본 연구에서는 세미 플로팅 링 베어링으로 지지된 터보차저 로터의 선형, 비선형 해석 모델을 통해 불안정성으로 인해 나타나는 Sub-synchronous 진동 현상을 예측하였고 실험을 통한 결과와 비교하였다. 로터 가진 실험을 통한 고유진동 모드 비교로 로터의 유한 요소 해석 모델을 검증하였고, 터보차저 구동 실험을 통해 전체 시스템에 대한 회전축의 진동을 관찰하였다.

      세미 플로팅 링 베어링으로 지지된 터보차저 로터의 경우 2가지의 불안정 모드가 예측 되었고, 이는 로터의 강체 모드와 연관된 코니컬 모드와 병진 모드인 것으로 나타났다. 비선형해석을 통해 불안정성을 가지는 모드들이 회전 속도별로 다르게 나타남을 확인할 수 있었고, 진동 주파수가 갑자기 바뀌는 Jump 현상은 로터의 진동 모드가 바뀔 때 나타남을 유추할 수 있었다. 터보차저 실험을 통해 측정한 Sub-synchronous 진동은 비선형 해석을 통해 예측된 결과와 유사하게 나타났으며, 특히 Jump가 나타나는 회전속도가 잘 예측되었다. 이러한 결과를 토대로 비선형 해석을 통해 실제 로터의 거동이 예측 가능함을 확인할 수 있었다.

      향후 추가실험을 통해 터보차저에 공급되는 공기의 온도 및 윤활유의 압력과 온도에 따른 회전축의 진동 특성에 대한 영향을 관찰할 예정이며, 추가 해석을 통해 세미 플로팅 링 베어링의 여러 가지 설계 변수에 대한 주파수 Jump현상에 대한 영향을 관찰할 예정이다.
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