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            초록
          
        

        
          In this study, the assembling conditions of blades and rotors are investigated by the FEM model of a blade with the different boundary conditions. It is assumed that the modal properties of blades are identical and the blade modal frequencies are changed by the assembling condition only. It is shown that the change in modal frequency by the assembling condition is approximately 0.25 % in normal operating conditions. However, the variance of blade response can be increased by more than 30 % under narrow-band random excitations.
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      1. 서 론
      가스터빈의 각 단의 블레이드는 동일한 형상으로 제작되어 동일한 작동 상태에 있음에도 일부 블레이드의 진동이 심하게 진행되는데 이는 mistuning 효과라고 알려져 있다. 각 블레이드는 제작 공차로 인하여 모달 특성이 미세하게 차이가 나는데, 이로 인한 진동은 큰 폭으로 차이가 나서 피로 파손의 원인으로 파악되고 있다(1~3).

      이러한 mistuning 효과를 해석하기 위하여 사용하는 모델링은 블레이드의 강성 행렬에 작은 크기의 변수를 포함하는 것이 일반적이다(4~6). 집중 질량의 단순한 모델에서(4,5) 유한요소 모델에 기반한 복잡한 모델까지 다양하게 사용되고 있는데(6), 최근에는 블레이드의 모달특성외에 형상의 차이에 의한 영향까지 고려하여 블레이드의 질량행렬에도 변수를 포함하여 해석하는 경우도 있다(7,8). 개별 블레이드의 유한요소법을 이용한 모달 해석에서는 블레이드의 상부 구조만 해석하거나(9), 블레이드의 하부와 로터를 접촉조건이나 커플링구조를 이용하여 동시에 해석하는 방법을 사용하였다(10,11). 블레이드의 하부는 작동과정에서 열팽창에 의하여 로터와 결합하는데, 이러한 결합 상태의 차이가 mistuning 효과에 미치는 영향에 대하여는 별다른 연구가 진행된 바가 없다.

      이 논문에서는 블레이드의 개별적인 모달 특성은 동일하다고 가정하고, 로터와의 결합 조건에 의한 mistuning의 영향만을 분석하였다. 일반적으로 터빈 시스템에서는 동일한 주파수와 일정한 위상을 가지는 engine-order-excitation을 외력으로 사용하는 경우가 일반적이지만, 많은 경우에 터빈 시스템에 작용하는 외력은 비주기적인 특성을 가진다고 밝혀지고 있다(12). 그리고 주파수 대역이 넓은 white noise인 경우에는 mistuning 효과가 작다는 것이 알려져 있으므로(5) 좁은 주파수 대역을 가지는 비주기적인 힘을 블레이드에 작용하는 외력으로 가정하였다. 먼저 블레이드의 경계 조건에 의한 모달 해석의 차이를 살펴보고 이러한 차이에 의하여 발생하는 시스템의 응답을 분석하였다.

    

    

  
    
      2. 블레이드의 모달 해석
      
        2.1 블레이드의 모델링
        터빈 블레이드와 디스크의 결합은 dovetail 형태 또는 fir-tree 형태의 블레이드 하단의 형상을 사용한다. 일반적으로 fir-tree 형식이 많이 사용되고 있는데, 그 이유는 접촉면적을 넓게 하여 fretting 피로에 내구 수명을 길게 설계할 수 있기 때	문이다. 이러한 블레이드의 결합부는 축과 밀착되어 터빈 엔진의 작동 중에 발생하는 원심력과 열팽창, 고압가스로 인한 휨과 비틀림의 하중을 받는다. 이때 각각의 블레이드는 조립 공차와 결합 조건의 미세한 차이로 인하여 각각의 블레이드의 진동 특성도 달라진다고 할 수 있다. 이러한 진동 특성을 검토하기 위하여 fir-tree 형식의 GE J-85-CJ-610 엔진의 블레이드를 3차원 측정하여 확보한 3D 모델을 바탕으로 형상을 단순화하여 Fig. 1과 같은 유한요소모델을 생성하였다.

        
          
          

          Fig. 1 
				
          

          
            FEM model of turbine blade
          
          

          

        

        이 모델은 ANSYS-workbench의 multi-zone방법을 이용하여 육면체 요소를 기본으로 메쉬를 생성하였다. 메쉬 생성에 사용한 상세한 조건은 Table 1에 나타나 있고, 해석에 사용한 물성치는 Table 2에 나타나 있다.

        
          Table 1 
				
          

          
            Mesh generation of the turbine blade
          
          

        

        
          
            	Mesh method
            	Multizone
          

          
            	Mapped mesh type
            	Hexa
          

          
            	Free mesh type
            	Hexa dominant
          

          
            	Element size
            	2.0 mm
          

          
            	Nodes no.
            	11 801
          

          
            	Elements no.
            	2098
          

        

        

        
          Table 2 
				
          

          
            Material properties of the turbine blade
          
          

        

        
          
            	Young’s modulus
            	200 GPa
          

          
            	Poisson’s ratio
            	0.3
          

          
            	Density
            	7850 kg/m3
          

        

        

      

      
        2.2 블레이드의 경계조건
        터빈 엔진의 작동 과정에서 블레이드의 fir-tree 결합부에서는 micro-slip이 발생하는데, 이러한 비선형의 실제 작동 조건을 선형진동해석에서 적용할 수 있는 경계조건으로 변환하는 것은 쉽지 않다. 왜냐하면 선형 해석의 경계 조건은 힘과 위치의 정보로 표현되어야 하는데 stick-slip이 발생하는 실제 조건을 힘과 위치로 정의하는 것은 어렵기 때문이다(11). 이러한 마찰 현상을 해석하는 일반적인 방법은 블레이드가 축에 고정되어 있다고 가정하고 별도의 마찰 댐퍼를 추가하는 방법이 사용된다(13). 이러한 비선형 해석없이 블레이드의 모달 특성을 분석하기 위하여 경계조건에서 결합 표면이 고정되는 상황과 결합 표면의 수직방향으로 움직임이 제한되는 상황을 예상하였다. 그리고 경계 조건의 차이에 의한 블레이드 동특성의 변동을 분석하기 위하여 결합부 표면을 Fig. 2와 같이 7개로 분리하였다.

        
          
          

          Fig. 2 
				
          

          
            Surface number of the blade root
          
          

          

        

        우측의 표면은 좌측의 표면과 동일한 결합조건으로 가정하였다. 그리고 분리된 표면에 고정 조건과 수직방향의 구속 조건, 그리고 구속이 전혀 없는 자유 조건의 3가지 조건을 혼합하여 Table 3과 같이 6가지의 상황에 대하여 진동해석을 수행하였다. 여기서 ‘F’는 모든 방향에 대한 고정 조건을 나타내고, ‘C’는 표면의 수직 방향에 대한 구속 조건, 그리고 ‘-‘는 자유조건으로 구속이 없는 상태를 나타낸다.

        
          Table 3 
				
          

          
            Cases of boundary condition
          
          

        

        
          
            
              	Fir-tree surface
              	1
              	2
              	3
              	4
              	5
              	6
              	7
            

          
          
            	Case1
            	F
            	F
            	F
            	F
            	F
            	F
            	F
          

          
            	Case2
            	C
            	C
            	F
            	F
            	F
            	F
            	C
          

          
            	Case3
            	C
            	C
            	C
            	C
            	C
            	C
            	C
          

          
            	Case4
            	F
            	-
            	F
            	F
            	F
            	F
            	F
          

          
            	Case5
            	C
            	-
            	F
            	F
            	F
            	F
            	C
          

          
            	Case6
            	C
            	-
            	C
            	C
            	C
            	C
            	C
          

        

        
          
            (F: fix, C: constrained, -: free)
          

        

        

      

      
        2.3 블레이드의 모달 해석
        터빈의 회전 속도의 증가에 따라 블레이드의 제1 고유진동수를 해석한 결과는 Fig. 3에 나타나 있다. 회전의 중심축은 블레이드의 결합부 하단에서 345 mm에 위치한 것으로 설정하였다. 원심력에 의한 stress stiffening 효과로 인하여, 회전속도가 증가하면 블레이드의 고유진동수가 점점 증가하고 있으며, 경계 조건의 차이에 의한 영향도 점점 증가하고 있다. 즉 완벽하게 동일한 동특성을 가진 터빈 블레이드라고 하더라도, 결합 상태에 따라 각 블레이드의 고유진동수는 편차를 가질 수 있으며 이러한 결과는 Table 4에 정리되어 있다. 선정된 6가지의 경계 조건 이외에 다른 경계조건을 검토하여도 Table 4의 결과는 크게 변화하지 않았다.

        
          
          

          Fig. 3 
				
          

          
            Dominant frequency of the turbine blade with the change of operating speed
          
          

          

        

        
          Table 4 
				
          

          
            The first natural frequency of blade with the six cases of boundary condition
          
          

        

        
          
            	Operating speed [r/min]
            	0
            	10 000
            	20 000
            	30 000
          

          
            	Mean value [Hz]
            	706.6
            	856.4
            	1182.7
            	1566.0
          

          
            	Standard deviation [%]
            	0.1845
            	0.2101
            	0.3207
            	0.5483
          

        

        

      

    

    

  
    
      3. 터빈 블레이드 시스템의 진동
      결합 상태에 따른 각각의 블레이드의 고유 진동수의 변동이 작동 상황에서 블레이드의 진폭에 미치는 영향을 알아보고자 Fig. 4와 같은 단순한 터빈 시스템의 모델을 사용하여 시스템의 응답을 수치적으로 계산하였다. 블레이드의 개수는 24개로 선정하였고 각 블레이드의 강성의 변동으로 고유진동수의 변동을 표현하였다. 그 외의 블레이드 질량과 댐핑 계수, 디스크의 영향에 의한 연결 강성은 일정하다고 가정하였다. 수치 해석에 사용된 시스템 계수는 Table 5에 정리되어 있다(4,5,13).

      
        
        

        Fig. 4 
				
        

        
          Model of a bladed disk assembly
        
        

        

      

      
        Table 5 
				
        

        
          System parameters
        
        

      

      
        
          	Modal mass
          	mt = 0.0114 kg
        

        
          	Modal stiffness
          	k0 = 430 000 N/m
        

        
          	Coupling stiffness
          	Kc = 45 430 N/m
        

        
          	Damping coefficient
          	c = 1.45 Ns/m
        

      

      

      블레이드의 강성 변동에 의한 고유진동수의 표준 편차는 0.25 %로 설정하였고, 이 변동량은 작동 속도에 일정하다고 가정하였다. 터빈 시스템에 작용하는 외력은 댐핑비가 1 %인 band-pass filter를 사용하여 입력을 white noise로 하여 생성되는 narrow-band random excitation으로 설정하였다. 시스템의 운동 방정식을 간단하게 살펴보면 식 (1) ~ (2)와 같다.
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      여기서 M, C와 K는 블레이드 시스템의 질량, 댐핑 및 강성 행렬이다. 필터에서는 외력의 bandwidth를 결정하고 ωF는 외력의 주요주파수를 결정한다.

      그리고 필터의 연결구조를 결정하는 CR에 의하여 외력의 correlation이 결정된다(5). 위의 운동방정식은 적절한 상태 변수를 선택하여 다음의 일차미분방정식으로 표현할 수 있다. 
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      외력에 대한 블레이드의 응답은 진폭의 분산값으로 정의되고, 다음의 Lyapunov 방정식에서 구해진다(4,5).
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      식 (4)에서 각 행렬은 아래와 같다.

      
        
          
            	
              
                
                  z
                  =
                  
                    
                      
                        
                          
                            
                              
                                g
                              
                              
                                
                                  
                                    g
                                  
                                  ˙
                                
                              
                              
                                x
                              
                              
                                
                                  
                                    x
                                  
                                  ˙
                                
                              
                            
                          
                        
                      
                    
                    
                      T
                    
                  
                
              
            
            	
              (5) 
				
            
          

        

      

      
        
          
            	
              
                
                  P
                  =
                  E
                  
                    
                      z
                      
                        
                          t
                        
                      
                       
                      
                        
                          z
                        
                        
                          T
                        
                      
                      
                        
                          t
                        
                      
                    
                  
                
              
            
            	
              (6) 
				
            
          

        

      

      
        
          
            	
              
                
                  A
                  =
                  
                    
                      
                        
                          
                            0
                          
                          
                            I
                          
                          
                            0
                          
                          
                            0
                          
                        
                        
                          
                            -
                            
                              
                                ω
                              
                              
                                F
                              
                              
                                2
                              
                            
                            I
                          
                          
                            -
                            2
                            
                              
                                ξ
                              
                              
                                F
                              
                            
                            
                              
                                ω
                              
                              
                                F
                              
                            
                            
                              
                                C
                              
                              
                                R
                              
                            
                          
                          
                            0
                          
                          
                            0
                          
                        
                        
                          
                            0
                          
                          
                            0
                          
                          
                            0
                          
                          
                            I
                          
                        
                        
                          
                            
                              
                                M
                              
                              
                                -
                                1
                              
                            
                          
                          
                            0
                          
                          
                            -
                            
                              
                                M
                              
                              
                                -
                                1
                              
                            
                            K
                          
                          
                            -
                            
                              
                                M
                              
                              
                                -
                                1
                              
                            
                            C
                          
                        
                      
                    
                  
                
              
            
            	
              (7) 
				
            
          

        

      

      
        
          
            	
              
                
                  B
                  =
                  
                    
                      
                        
                          
                            
                              
                                0
                              
                              
                                
                                  
                                    ω
                                  
                                  
                                    F
                                  
                                  
                                    2
                                  
                                
                                I
                              
                              
                                0
                              
                              
                                0
                              
                            
                          
                        
                      
                    
                    
                      T
                    
                  
                
              
            
            	
              (8) 
				
            
          

        

      

      
        
          
            	
              
                
                  
                    
                      B
                    
                    
                      R
                    
                  
                  =
                  -
                  B
                  
                    
                      Q
                    
                    
                      0
                    
                  
                  
                    
                      B
                    
                    
                      T
                    
                  
                
              
            
            	
              (9) 
				
            
          

        

      

      Q0는 white noise의 강도로 시스템의 응답에 단순한 비례값의 역할을 하므로 단위 값을 사용하였다. 각 블레이드 stiffness의 표준편차가 2150 N/m인 블레이드 시스템을 정규분포를 가지도록 천개를 생성하여 외력의 변화에 따른 블레이드의 응답 변화를 계산하였다.

      외력은 correlation 특성에 따라 서로 관련성이 없는 경우와 Fig. 5와 같은 correlation을 가지는 2가지 경우를 대상으로 하였다. 외력의 일정한 강도에서 블레이드 진폭의 분산값을 구하여 평균, 최대 및 최소값과 3시그마값을 Fig. 6과 Fig. 7에 나타내었다. Figs. 6, 7의 좌표축에 표시된 Rx와 Rg는 블레이드의 진폭과 외력의 분산값으로 식 (10)과 같이 표현된다. 
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          Correlation example of excitation
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 6 
				
        

        
          Simulation results of Rx/Rg for the uncorrelated excitation
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 7 
				
        

        
          Simulation results of Rx/Rg for the correlation example
        
        

        

      

      Fig. 6에 표현된 것과 같이 외력이 서로 관련되지 않은 상태에서는 블레이드의 분산의 평균값은 공진 현상이 발생하는 주파수 대역의 6145 rad/s에서 큰 진폭을 나타내고 7225 rad/s에서는 상대적으로 작은 진폭을 보여주고 있다. 그리고 공진대역에서 최대 진폭은 최소 진폭과 비교하여 51 %의 증가를 보여준다. 외력이 correlation을 가지는 경우에는 Fig. 7과 같이 공진 대역의 6145 rad/s와 6595 rad/s에서 두개의 높은 피크 값을 보여주고 7060 rad/s 이후의 진폭은 비교적 낮아서 실질적으로 공진 대역이 좁아진 것과 같은 현상을 나타낸다. 그리고 좁아진 공진 대역을 기준으로 하여도 최대 진폭은 최소 진폭과 비교하여 73 %의 증가를 보여준다.

      블레이드의 진폭의 분산값은 평균에 비하여 외력의 correlation이 없는 경우에는 최대 31 % 증가하고 correlation이 있는 경우에는 최대 38 % 증가하였다. 즉 결합 상태에서 발생하는 고유진동수의 변화가 약 0.25 %일 때 이에 따른 블레이드의 진폭은 30 %이상 증가할 수 있다는 것을 알 수 있다.

    

    

  
    
      4. 결 론
      터빈 블레이드의 mistuning의 원인에 대하여 각 블레이드의 모달 특성의 편차에 대하여는 많은 연구가 이루어졌으나 블레이드 결합 조건의 영향에 대하여는 별다른 연구가 이루어지지 않은 상태였다. 이 연구에서는 블레이드의 fir-tree 부분을 7구역으로 나누어서 축과의 결합 조건을 고정, 구속 및 자유조건으로 구분하여 적용한 결과 일반적인 15 000 r/min의 작동조건에서 약 0.25 %의 모달 주파수의 표준 편차를 발생시킬 수 있는 것을 확인하였다. 블레이드 시스템의 단순한 모델을 이용하여 블레이드의 결합 조건의 차이로 인하여 작동상태에서는 블레이드의 진폭은 30 %이상 증가할 수 있다는 것을 발견하였다. 블레이드의 진동은 외력의 correlation에 민감하게 반응하여, 공진 조건과 mistuning 영향이 변화하므로 이러한 영향을 충분히 고려하여 블레이드 시스템이 설계되어야 한다는 것을 알 수 있었다. 향후의 연구에서 블레이드의 작동상태에서의 micro-slip에 의한 영향을 고려하고 외력의 correlation에 대한 자료를 확보한다면 더욱 정확한 해석 결과를 얻을 수 있을 것으로 판단된다.
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