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ABSTRACT 
 

This paper describes an analysis of the stability and performance of a large-capacity flywheel energy storage system 
(FESS) supported by active magnetic bearings. We designed and manufactured the system that can store up to 5kWh of usable 
energy at the maximum speed of 18,000 rpm. In order to analyze the stability of the systems accurately, we derived a rigid 
body rotor model, flexible rotor model using finite-element method, and a reduced-order model using modal truncation. The 
rotor model is combined with those of active magnetic bearings, amplifiers, and position sensors, resulting in a system 
simulation model. This simulation model is validated against experimental measurements. The stability of the system is 
checked from the pole locations of the closed-loop transfer functions. We also investigated the sensitivity function to quantify 
the robustness of the systems to the disturbances such as mass imbalance and sensor noises. 
 

 

1. 서  론 

최근 에너지 저장수단으로 플라이휠 시스템이 많

이 연구되고 있다. 플라이휠 에너지 저장장치는 입

력되는 전기에너지를 플라이휠의 회전운동에너지의 

형태로 변환하여 저장하고, 필요 시 저장된 회전운

동에너지를 전기에너지로 변환하여 출력하는 장치로

서, 무한대의 충/방전 주기와 무윤활로 인한 환경친

화적 특성, 반영구적인 수명, 높은 효율 등의 장점을 

가진다 [1]. 플라이휠 에너지 저장장치는 효율적 측

면에서 운전 중 마찰을 최소화해야 하기 때문에 비

접촉 능동형 혹은 수동형 자기베어링을 사용하고, 

진공환경 내에서 작동한다[2]. 능동형 자기베어링은 

개루프 제어불안정성을 가지기 때문에 궤환제어가 

필요하다. 플라이휠 에너지 저장장치는 가능한 많은 

에너지를 저장하기 위해서 관성모멘트 비율( /p tI I )

을 증가시키거나 첫 번째 임계속도 근처까지 운행속

도를 높이는 경우가 많다. 하지만 질량관성모멘트 

비율이나 회전속도의 증가는 시스템 제어 측면에서 

불리한 영향을 끼치는 자이로스코프 효과의 증가로 

이어져 시스템의 안정성과 성능을 저해하는 요소로 

작용하기도 한다. 이로 인해 시스템의 동역학적 특

성은 회전속도에 따라 종속적으로 변하게 된다. 그

렇기 때문에 이러한 특성은 플라이휠 시스템의 자기

베어링 제어기 설계 시, 반드시 고려되어야 한다.  

회전축은 여러 가지 방법으로 모델링이 가능하다. 

회전축을 하나의 강체로 간주하고 동역학식을 

유도하는 강체모델 방법, 유한요소법을 이용한 

유연체 모델링 방법[3, 4] 등이 있으며, 

유한요소법을 이용한 모델링 방법의 단점인 모델의 

크기를 줄여 관심있는 부분에 대해서만 모델링하는 

축소유연체 모델링 (modal truncation method[5]) 

방법이 존재한다. 이 중 강체모델은 제어기 설계 시 

일반적으로 사용되는 모델링 방법이다. 그렇지만 

플라이휠이 첫 번째 임계속도 근처에서 운전하게 될 

경우 제어 안정성 문제를 야기할 수 있기 때문에 
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Table 1 Parameters of Flywheel system 

Specifications Value 

Mass (kg) 400 

Polar moment of inertia (kg-m2) 13.6 

Transverse moment of inertia (kg-m2) 27.1 

Axial length of the rotor (mm) 1147 

Flywheel diameter (mm) 580 

Load capacity of radial AMB (N) 1370 

Axial length of radial AMB (mm) 55 
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정확한 시스템 모델이 필요하며, 전 운전구간에 

대한 제어안정성 확보가 중요하다. 보다 실제에 

가까운 모델 수립의 방법으로 유연체 모델링이 있다. 

유연체 모델은 유한요소법과 빔이론을 적용하여 

유도된다. 이러한 유연체 회전축의 모델링에 

대해서는 이전에 많은 연구가 진행되었으며 그 중 

몇 가지의 예를 들면, 소형 유연체 회전축의 

모델링[6~9], 볼 베어링에 의해 지지되는 

플라이휠의 회전체 모델링[10,11], 자기 베어링에 

의해 지지되는 티타늄 소재의 플라이휠 회전체 

모델링[12] 등의 연구가 진행되었다. 제어안정성 

확보는 정확한 모델을 기반으로 시뮬레이션을 통해 

분석이 가능하다. 자기베어링에 의해 지지되는 

회전체의 제어안정성 분석에 관한 연구도 현재까지 

많이 진행되었으며, 유한요소법을 이용한 

제어안정성 분석[13], Routh-Hurwitz 판별법을 

이용한 회전체 제어안정성에 관한 연구[14] 등이 

있다. 

본 논문에서는 강체모델 방법과 유연체 모델, 축

소유연체 모델 방법을 이용하여 회전축 모델을 수립

하고 이를 시뮬레이션을 통해 실험치와 비교, 검증

할 것이다. 또한 회전속도에 따라 최우측 극점의 위

치변화를 통하여 전 운전구간에서의 시스템 제어안

정성을 분석하고 입력외란에 대한 시스템의 민감도 

함수를 구하여 제어시스템의 성능을 해석할 것이다. 

2. 플라이휠 에너지 저장장치 

Fig. 1 은 플라이휠 에너지 저장장치의 개략도와

실제 시스템이다. 회전체의 중앙에는 삼중구조의 

섬유강화 복합재료로 만들어진 플라이휠이 장착되

어 있고, 회전체의 반경방향 움직임은 상부와 하부

에 위치한 능동형 자기베어링에 의해 지지된다. 능

동형 자기베어링은 개루프 불안정성을 가지기 때

문에 자기베어링 외측에 위치한 두 쌍의 반경방향 

센서의 신호가 회전체의 위치를 측정하여 제어 입

력으로 사용된다.   

회전체의 축방향 운동은 영구자석이 내장된 능동

형 자기베어링으로 제어되는데, 영구자석으로부터 

발생되는 자기력이 회전체 자중의 일부분을 담당

하고, 능동형 자기베어링은 나머지 자중과 진동제

어를 담당한다. 이를 위해 축방향 센서가 축의 상

부에 장착된다.  축의 중앙에 위치한 고속 전동/발

전기는 축을 운전속도까지 가속시키거나 방전 시 

발전기로 작동하여 운동에너지를 전기에너지로 변

환하는 역할을 한다.  

플라이휠 시스템은 18,000rpm 의 속도에서 

5kWh 의 사용 가능한 에너지 저장 용량을 가지도

록 설계되었다. 플라이휠은 공기저항력을 줄이기 

위해 진공상태에서 운전하게 되며, 시스템의 주요 

설계변수는 Table 1 에 명시되어 있다. 반경방향 자

기베어링은 각각 여덟 개의 극을 가지고 있으며 

이웃하는 두 극의 권선은 직렬로 연결되고 마주보

는 두 쌍의 극은 자기베어링의 각축을 제어하게 

된다. 반경방향 자기베어링의 제어를 위해 바이어

스 선형화 방법[15]을 사용하였고, 이 때 각 쌍의 

권선의 전류는 일정한 바이어스 전류와 제어 전류

의 합으로 이루어진다.  

축방향 수동형 자기베어링의 설계는 등가전류판 

방법[16]을 이용하여 영구자석 간의 반발력을 계

산하고, 자중에 해당하는 축 방향 부하 용량을 가

지는 영구자석의 크기와 공기 간극을 결정하였다. 

축 방향 능동형 자기베어링의 경우 자중만큼의 정

적 부하용량을 가지도록 설계하였다.  설계 결과는 

유한요소 해석 결과를 통해 검증하였다. 자기베어

링의 제어는 각 제어축에 독립적으로 작용하는 분

산형 제어기를 통해 이루어지며, 제어기는 

MathWorks 사의 xPC toolbox 와 Real-Time 

Workshop 을 이용하여 구현하였다[17]. 

3. 시스템 모델링 

3.1 강체 모델 

본 논문에서는 강체모델을 이용하여 플라이휠 에

너지 저장 장치의 동역학적 모델을 유도하였다. 플

라이휠 시스템의 최대 운전 속도가 1 차 굽힘모드 

 
(a) 

  

(b)  

Fig. 1.  (a) A schematic view of FESS, (b) FESS 
system
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아래에 있다고 가정하면 동역학적 모델은 다음과 같

이 유도된다. 
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 (1) 

이 때, ( , )
( , )

U L
x yF 는 회전체의 상,하부에 작용하는 힘

(베어링에 의한 힘)이고, ( , )
d
x yF 는 회전체에 작용하는 

외란이다. tI 는 횡질량관성모멘트, pI 는 주질량관성

모멘트,  는 회전속도, ( , )U L
az 는 무게중심으로부터 

상,하부 자기베어링까지의 거리이다. 

3.2 유연체 모델 

본 논문에서는 다른 회전체 모델로서 유한요소법

[3,4]을 이용한 유연체 회전체의 모델을 구하였다. 

회전체를 각각 균일한 기하학적 형상과 재료 물성치

를 가지는 여러 개의 요소로 나누고, 하나의 요소에 

대해 Rayleigh 의 빔 이론 혹은 Timoshenko 의 빔 

이론을 적용하여 요소의 좌우 끝 단의 변위 벡터에 

대한 동역학식을 구하여 요소간에 경계조건을 적용

하면 다음과 같은 회전체 전체의 운동방정식을 구할 

수 있다. 

x x

y y

x x

y y

                  
              

w wM 0 0 G

w w0 M G 0

w FK 0

w F0 K

 

 
     (2) 

식 (2)에서 전역 질량(M), 자이로스코프(G), 강성

(K) 행렬은 각 요소 행렬들의 합으로 이루어진다. 

w ,wx y 는 각 요소의 반경방향 절점변위를 나타낸다. 

자이로스코프효과 때문에 회전체의 동역학적 특성은 

회전속도에 종속적으로 변하게 되며, 회전체에 작용

하는 베어링 힘이나 외란 등은 ,x yF F 를 통해 반영

되었다. 

3.3 축소유연체(Reduced order) 모델 

일반적으로 유한요소법을 이용한 유연체 모델링

은 크기가 매우 크기 때문에 제어기 설계에 있어서 

단점으로 작용한다. 더욱이 모델이 포함하고 있는 

고차의 모드들은 회전체의 동역학적 특성에는 영향

을 미치지 않기 때문에 관심있는 주파수 영역에서의 

특성만을 포함하도록 modal truncation[5]을 이용하

여 모델을 축소할 수 있다. 먼저 질량에 정규화

(mass normalized)된 mode shape 벡터  가 다음

을 만족하도록 한다. 

 
2

T

T

  

   

M I

K
 (3) 

이 때,  는 고유주파수를 대각요소로 갖는 대각

행렬이다. 이러한 mode shape 을 master 와 slave

로 나누면 다음과 같다. 

 [ ]m s     (4) 

그리고 이 성질을 이용하여 요소절점의 변위벡터

를 다음과 같이 근사화할 수 있다.  

   m
x m s m m

s


 


         

w  (5) 

   m
y m s m m

s


 


         

w  (6) 

앞 절에서 유도한 유연체 회전체 모델은 아래와 

같이 축소될 수 있다. 

 
2

2
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0 G

G 0

F0
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 (7) 

3.4 능동형 자기베어링 모델 

능동형 자기베어링 제어를 위해 회전체가 미소변

위를 가진다고 가정하면 바이어스 선형화 방법[15]

을 이용하여 자기베어링의 선형 모델을 얻을 수 있

다. 

식 (2)의 변수들을 이용하면 입력 전류 u 로부터 

발생하는 힘 F  사이의 관계를 나타내는 자기베어링

의 선형 모델은 아래와 같이 표현할 수 있다. 

x a  F K W K u   (8) 

식 (8)에서 베어링 강성행렬 xK 와 구동기(자기베어

링) 게인 행렬 aK  는 극단면적, 극당 권선수 초기

공극 등과 같은 자기베어링의 설계 변수로부터 구해

진다. 

상태 벡터를 다음과 같이 정의하고 

,
x

y

i

i
         

W
x u

W
  (9) 

식 (2)와 (8)를 합하면 두 개의 자기베어링으로 지

지되는 회전체의 상태방정식을 식 (10)과 같이 구할 

수 있다. 

 1 1 1( )x a
  

            

0 I 0
x x u

M K K M G M K
  (10) 

3.5 센서 및 제어기 모델 

2 장에서 기술한 바와 같이 회전체의 위치는 센

서를 통해 측정되어 제어기로 궤환 전달된다. 모델

에서의 센서위치는 실제 장치와 비슷한 위치의 요소 

교점으로 정해진다. 일반적으로 센서신호는 저역통

과필터를 거치게 되고 필터는 식 (11)과 같은 전달

함수 형태로 표현된다. 

( )y H s x   (11) 

자기베어링은 개루프 불안정성을 가지기 때문에 
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안정적인 부상을 위해서 폐루프 궤환제어가 필요하

다. 일반적으로 비례적분제어기(Proportional-

Derivative controller) 가 사용된다. PD 제어기의 전

달함수는 비례(P)게인 pK 와 적분(D)게인 dK 를 가

지는데 다음과 같이 표현된다. 

 ( )PD p dH s K K s   (12) 

이러한 PD 제어기는 고주파영역에서 무한대의 게인

(실현불가능)을 가지기 때문에 이를 보완하기 위해 

고주파영역에서 제어기의 대역폭(bandwidth)을 적용

시키면 다음과 같이 유도된다. 

 ( )
1

d
PD p

d

K s
H s K

s
 


 (13) 

여기서 d 는 제어기 대역폭이다.  

3.6 시스템 모델 

전체 시스템 모델은 식 (10)~(13)을 합하여 얻을 

수 있다. 식 (10)에서의 자이로스코프 행렬 G 가 회

전속도에 따라 변하기 때문에 전체시스템의 동역학

적 특성 역시 회전속도에 따라 변하게 된다. 실제 

시스템은 전류증폭기를 포함하고 있으며, 제어기 출

력에 비례하는 전류를 자기베어링에 공급하며 Fig. 2

에 나타나 있다. Fig. 2 에서 d 는  불평형질량에 의

한 입력외란이며 실제 센서 노이즈와 같은 외란도 

포함될 수 있다. 두 개의 자기베어링에 의해 지지되

는 플라이휠 에너지 저장장치의 동역학적 모델을 

Fig.2 의 입력변수를 이용하여 상태방정식으로 표현

하면 아래와 같다. 

 
( ) r dx A x B r B d

y Cx n

   
 


 (14) 

시스템 행렬 ( )A  는 자이로스코프 효과에 때문에 

회전속도에 영향을 받게 되며, n  은 센서 노이즈를 

의미한다. 

4. 시뮬레이션 및 실험결과 

앞 장에서 유도한 강체 회전체 모델과 유연체 회

전체 모델의 신뢰도를 검증하기 위하여 두 모델을 

이용하여 시스템의 폐루프 전달함수를 구하여 측정

값과 비교하였다. 시스템의 전달함수 측정을 위해 

Fig. 2 와 같이 제어기 출력단에 일정한 주파수를 가

지는 정현파 신호를 입력하고, 이에 따른 출력신호

를 측정하여 주파수 분석기법을 이용하면 시스템의 

주파수 응답함수(Frequency Response Function)을 

구할 수 있다. 측정에 사용된 디지털 제어기의 샘플

링 주파수가 10kHz 이기 때문에 응답함수는 5kHz

의 주파수까지 얻을 수 있었으며, 측정된 응답함수

는 정지상태에서의 회전체와 능동형 자기베어링, 센

서 등의 동역학적 특성을 포함한다. Fig. 3 은 실험을 

통해 측정된 FRF 그래프(EXP)와 모델로부터 구한 

전달함수를 비교한 그래프이다. 먼저 강체모델의 전

달함수 그래프(R)는 강체모드인 병진모드와 원추모

드를 잘 나타내고 있으며 유연체 모델로부터 구해진 

Full order(F)와 축소유연체(Reduced-order,Rd)모

델의 전달함수는 각각 강체모드와 유연모드, 그리고 

강체모드와 1 차 굽힘모드만을 포함하는 축소된 전

달함수를 잘 모사하고 있으며, 측정값과 일치하고 

있음을 알 수 있다.  

Fig. 4 는 검증된 강체모델과 축소유연체모델의 극

점을 복소평면(x 축 -1200 까지만 표현)에 나타낸 

것이다. 이 때, 시스템의 극점이 복소평면의 우평면

에 위치하면 시스템은 제어불안정성을 가지게 된다. 

Fig. 3 에서 볼 수 있듯이 강체모델은 유연체모드를 

포함하지 않기 때문에 유연체모드의 극점은 나타나

지 않으며 극점(□)이 복소평면의 좌평면에 존재하므

로 강체모델에 기초한 시스템 모델은 제어안정성을 

확보하고 있는 것으로 판단된다. 하지만 축소유연체 

모델의 극점을 살펴보면 유연모드의 극점(◇)들이 

복소평면의 우평면에 존재함(우평면의 원형실선표시

부분)을 알 수 있다. 이는 시스템이 제어안정성을 확

보하지 못하고 있음을 의미하며, 자기베어링 시스템

에서 자기부상제어가 불가능함을 의미한다. 축소유

연체 모델의 제어안정성을 확보하기 위하여 유연모

드가 존재하는 주파수 영역에 notch 필터를 적용하

였다. Fig. 4 의 ‘× ’들은 notch 필터가 적용된 축소유

연체 모델의 극점을 나타낸다. 기존에 우평면에 존

재하던 극점들이 모두 좌평면으로 이동하여 시스템

의 제어안정성이 확보되었음을 확인할 수 있으며, 

추가된 극점들은 notch 필터 적용에 의해서 생성된 

극점이다.  

실제 플라이휠 에너지 저장장치의 자기베어링에 

의한 부상실험에서 notch 필터의 적용없이 자기부상

이 이루어지지 않았다. 이는 축소유연체 모델의 제

어안정성 시뮬레이션 결과와 일치하는 것으로, 시스

템 모델 수립에 있어서 강체모델보다 유연체 모델이

나 축소유연체 모델이 시스템을 보다 정확하게 모사

하고 있음을 의미한다. 

5. 제어 안정성 및 성능 분석 

Fig. 2  Block diagram of the system model 
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제어시스템의 안정성은 Fig. 4 에서와 같이 극점의 

복소평면 상의 위치로서 확인될 수 있다. 본 논문에

서 사용한 플라이휠 에너지 저장장치의 경우 자이로

스코프 효과로 인해 회전속도에 종속적으로 시스템

의 동역학적 특성이 바뀌게 된다. 그렇기 때문에 앞 

장에서 notch 필터를 사용하여 정지상태에서의 제어

안정성을 확보하였을지라도 회전속도 증가에 따른 

제어안정성은 보장할 수 없다. 본 논문에서는 3 장에

서 유도한 축소유연체 모델과 강체모델을 이용하여 

회전속도의 변화에 따른 시스템의 동역학적 특성을 

notch 필터를 포함여부에 따라서 알아보았다. Fig. 5

는 시스템의 회전속도 증가에 따른 최우측 극점 실

수부의 위치 변화를 나타낸 것이다. Fig. 5 에서 보는 

것과 같이 강체모델의 경우 전 운전구간

(0~20,000rpm)에서 최우측의 극점이 좌평면에 위치

하는 것으로 나타났다. 하지만 유연체모델의 경우는, 

Fig. 4 에서와 같이 정지상태(0 rpm)에서 시스템의 

극점이 복소평면의 우평면에 존재함을 확인 할 수 

있으며, 이는 자기부상이 불가능함을 의미한다. 반면, 

notch 필터를 적용한 경우는 정지상태에서 최우측 

극점의 위치가 좌평면으로 이동되면서 제어안정성을 

확보하여 안정적으로 부상을 할 뿐 아니라 전 운전

영역에서 제어안정성을 보장하였다. 그렇지만, 

10,000rpm 이상에서 극점의 위치가 우평면과 가까

워지는 경향을 보이므로 10,000rpm 전의 속도에서 

만큼 제어안정성을 확보하지 못 하는 것으로 관측되

었다. 회전속도가 증가함에 따라서 제어안정성의 확

보가 어려워지는 이유를 알아보기 위해 외란에 대한 

시스템의 민감도를 구하였다. Fig. 2 에서 외란 d 에 

대한 센서 출력신호의 관계를 이용하여 시스템의 민

감도함수 sT 를 아래와 같이 유도하였다. 

 1( ) ( )s s p a cT s I G G G G    (15) 

큰 민감도는 시스템이 외란에 대해서 더 민감하다는 

것을 의미하며, 자이로스코프효과 때문에 민감도 역

시 회전속도에 영향을 받게 된다. Fig. 6 은 강체모델

과 축소유연체모델, notch 필터가 적용된 축소유연체

모델의 민감도의 첨두치를 회전속도별로 나타낸 것

이다. 약 2,000 rpm 에서 민감도가 올라가는 것은 

그 주파수 부근에 강체모드가 존재하기 때문이다. 

그림에서 알 수 있듯이 시스템의 민감도는 회전속도

가 증가할수록 비례적으로 증가함을 알 수 있다. 또

한 notch 필터는 시스템의 제어안정성을 확보하는데 

기여하였지만, 시스템의 민감도를 높이는 영향을 끼

치고 있었다. ISO 규정에는 시스템 민감도의 첨두치

가 20dB 가 넘지 않도록 명시하고 있다[18]. 

6. 결  론 

본 논문에서는 18,000rpm 에서 5kWh 의 에너지 

저장용량을 가지는 대용량 플라이휠 에너지 저장장

치를 제작하고 시스템의 제어안정성과 성능을 해석

하였다. 이를 위해, 강체모델과 유한요소법을 이용한 

유연체 모델, modal truncation 을 이용한 축소유연

체 모델을 구하고 실험을 통하여 검증하였다. 이를 

통해 강체모델에 비해 유연체 모델이 실제 시스템에 

가까운 동역학적 특성을 비교적 유사하게 모사함을 

알 수 있었다. 그리고 시스템의 최우측 극점의 위치

를 이용하여 운전속도에 따른 시스템의 제어안정성

을 평가하고 민감도 함수를 구하여 입력되는 외란에 

대한 시스템의 민감도를 구하였다. 그 결과 자이로

스코프 효과 때문에 회전속도에 따라 시스템의 민감

도가 종속적으로 영향을 받고 있음을 확인하였다. 

또한, 제어안정성의 확보를 위해 적용한 notch 필터

는 제어안정성 측면에서는 기여하고 있지만, 시스템 

민감도 측면에서는 외란에 대하여 시스템을 더욱 민

감하게 만들어 오히려 불리한 제어특성을 갖는 것으

로 나타났다. 본 연구에서 제작된 플라이휠 시스템

은 현재 약 11,000rpm 까지 운전실험을 마친 상태
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이다. 본 논문의 연구결과는 플라이휠 시스템을 비

롯한 회전체 자기베어링 시스템의 설계나 제어기 설

계 시 적용할 수 있을 것으로 판단되며, 실제 시스

템을 매우 유사하게 모사하는 시뮬레이션을 통해 보

다 안전하고, 예측 가능한 실험을 하는데 도움이 될 

것으로 생각된다. 
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Fig. 5 Real part of the rightmost poles of three types of 
modeling of FESS with respect to running speeds 
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Fig. 6  Peak sensitivity of three types of modeling of FESS 
with respect to running speeds 
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