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            초록
          
        

        
          In this paper, a numerical investigation of a centrifugal pump for different specific speeds has been performed to study the flow characteristics inside the passage of an impeller. Three-dimensional steady Reynolds-averaged Navier-Stokes equations were solved by a finite volume-based solver, and the shear stress transport model was adopted as a turbulence closure. Numerical results for the performance parameters showed good agreements with experimental data. Jet-wake flow, secondary flow, three-dimensional streamlines, and total pressure loss distributions in the centrifugal pumps, were investigated to find a correlation between the flow characteristics and specific speed. It was observed that flow structure in the centrifugal pump varied remarkably with the specific speed of the pump. Also, it is noted that understanding of the jet-wake and secondary flow inside the passage of the impeller, is highly important to grasp the mechanisms of total pressure losses of the centrifugal pump.
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      1. 서 론
      비속도는 터보기계의 설계 단계에서 요구되는 양정, 유량 및 회전수로 결정되는 무차원화 된 값으로, 기기의 운전성능 특성과 유로의 배열에 따른 기기의 유형(예를 들어 축류형, 원심형 등)이 이 비속도 값에 따라 결정된다. 특히, 일반 가정과 산업체에서 유체의 이송에 주로 이용되고 있는 펌프에 대해서는 비속도에 따른 성능 특성과 설계에 대한 가이드라인이 오랜 기간의 실험이나 실무에서의 통계적인 경험을 바탕으로 제시되고 있다.(1-4)

      Fig. 1은 비속도에 따라 최대 효율을 가지는 펌프 형상들을 나타낸 것으로, 비속도가 작은 펌프의 경우 유동이 축방향으로 유입되어 반경방향으로 토출되는 원심형의 특성을 보이며, 비속도가 큰 펌프는 축방향으로 유입되어 그대로 축방향으로 토출되는 축류형의 특성을 보인다. 그러므로 설계자는 비속도에 따라 변하는 유로 형상으로 인해 유발되는 복잡한 난류유동과 손실 특성을 고려하여 임펠러(impeller) 형상 설계를 하여야 하는데, 유동특성을 정확하게 파악하여 설계에 반영하기에는 어려움이 있다.

      
        
        

        Fig. 1 
				
        

        
          Range of specific speed for typical pumps
        
        

        

      

      펌프 임펠러 내의 유동 특성과 구조를 파악하기 위해 초기에는 이론과 실험을 통해 많은 연구가 수행되었다. 이론식을 활용하여 곡률이 있는 유로에서 비점성 유동의 유동 구조의 예측에 대한 연구는 Johnson(5)에 의해 수행된 바 있다. 원심 압축기 임펠러의 유동구조 분석을 위한 실험적인 연구는 Eckardt(6)와 Johnson과 Moore(7)에 의해 수행되었다. 그들은 Eckardt 임펠러 모델을 대상으로 내부유동 구조를 관찰하기 위해 Laser-2-Focus (L2F) Velocimeter를 사용하여 유로 내부단면을 분석하였고, 공통적으로 Fig. 2와 같이 쉬라우드 흡입면 부근에서 유동박리로 인한 제트-후류(Jetwake) 유동 구조가 형성됨을 보고하였다. Hathaway 등(8)은 NASA 저속 압축기 임펠러를 대상으로 5공 프로브, 열선유속계(hot-wire anemometer) 및 ammonia-ozalid 유동 가시화 기법으로 측정된 유동 특성을 비교하여 기법에 따른 예측 정밀도에 대해 평가하고자 하였다. Visser(9) 등은 낮은 비속도 원심펌프에 대해 포텐셜유동 속도 성분을 예측하고 이를 레이저도플러 속도계(Laser Doppler Velocimeter)를 활용한 실제 실험 데이터와 비교하였다. Hong과 Kang(10)은 낮은 비속도 원심펌프의 출구 유동특성 연구를 통해 원심펌프의 유동에서는 원심 압축기 유동과는 달리 출구에서 넓은 유동박리 현상이 발생함을 보고하였다.

      
        
        

        Fig. 2 
				
        

        
          Jet-wake structure inside passage of centrifugal impeller
        
        

        

      

      최근에는 실험으로 인해 소요되는 시간적, 경제적 비용을 줄이고 유로 내부의 정밀한 유동 분석을 위해 전산유체역학(CFD)을 활용한 원심형과 사류형 임펠러 유동 구조에 관한 연구가 많이 수행되고 있다. Choi와 Kang(11)은 Eckardt 임펠러를 대상으로 3차원 점성 내부유동을 해석하여 유로 내부의 이차유동(secondary flow)의 생성과 발달 과정을 고찰하였으며, Byskov 등(12)과 Westra 등(13)은 원심펌프 임펠러를 대상으로 각각 대와류모사(large eddy simulation)와 레이놀즈평균 나비어-스톡스(Reynolds-averaged Navier-Stokes (RANS))해석을 통해 설계유량과 탈 설계유량에서의 내부 유동을 예측하고 이를 실험값과 비교하였다. 아울러, 원심펌프 임펠러 내부유동의 박리현상을 개선하기 위해 Zangeneh 등(14)과 Kim과 Kim(15)은 CFD를 활용해 각각 역설계 기법과 최적설계 기법을 기반으로 임펠러와 디퓨저(diffuser) 형상을 개선하여 성능을 향상시키는 결과를 얻었다.

      앞서 언급한 바와 같이 원심형 임펠러의 유동구조와 성능 특성을 분석하기 위한 연구는 많이 수행된 바 있으나, 다른 비속도를 가진 원심펌프들이 유동구조에 있어 어떠한 차이를 보이는지에 대한 연구는 아직 수행되지 않았다. 따라서 본 연구에서는 비속도가 다른 원심펌프들에 대해 유동특성과 유동구조에 대한 분석을 3차원 RANS 해석을 사용해 수행하였다. 수치해석의 타당성을 검증하기 위해 실험 데이터와 유동해석 결과를 비교하였고, 네 종류의 서로 다른 비속도를 가진 원심펌프들의 제트-후류 유동, 이차유동, 그리고 3차원 유동 등의 유동구조와 전압 손실을 비교하여 그 특성을 상세히 분석하였다.

    

    

  
    
      2. 원심펌프 모델
      본 연구는 비속도에 따른 원심펌프의 내부유동 특성을 확인하기 위해 Fig. 3에 도시된 바와 같이 다양한 형상을 가지는 총 4종의 단단 벌류트(volute) 형태의 밀폐형 임펠러를 가진 원심펌프를 선정하였으며, 각 원심펌프의 설계유량에서의 유량계수 Φ, 양정계수 Ψ, 그리고 동력계수 τ의 정의식은 다음과 같이 표현된다.

      
        
        

        Fig. 3 
				
        

        
          3D and meridional shape of tested centrifugal pumps
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      이 때, H, Q, 그리고 P는 양정, 유량, 그리고 동력을 의미하며, g, ω, r2, 그리고 b2는 각각 중력가속도, 각속도, 임펠러 출구 반지름, 그리고 임펠러 출구 높이를 나타낸다.

      선정된 원심펌프들의 성능 사양을 바탕으로 각 원심펌프의 비속도를 구할 수 있는데, 펌프 A-D에 대해 설계유량에서의 비속도는 각각 0.372, 0.558, 0.731, 그리고 0.899(rad/s, m3/s, m)이다. 이들은 Fig. 1에 도시된 바와 같이 일반적으로 사용되는 원심펌프의 비속도 범위를 대표하는 값들에 해당된다. 본 연구에 사용된 원심펌프 형상은 현재 진행 중인 산업통상자원부 주관 ‘비속도 150-1200급 원심 및 사류펌프 설계기술 개발’ 과제(16)의 결과물 중 일부를 채택한 것으로, 선정된 원심펌프들의 주요 사양은 Table 1과 참고문헌 16에 자세히 기술되어 있다.

      
        Table 1 
				
        

        
          Design specifications of centrifugal pumps
        
        

      

      
        
          
            	Pump type
            	A
            	B
            	C
            	D
          

        
        
          	Specific speed (Ns)
          	0.372
          	0.558
          	0.731
          	0.899
        

        
          	Flow coefficient (Φ)
          	0.062
          	0.085
          	0.106
          	0.125
        

        
          	Head coefficient (ψ)
          	0.988
          	0.910
          	0.868
          	0.826
        

        
          	Power coefficient (τ)
          	0.070
          	0.085
          	0.101
          	0.112
        

        
          	Number of Blades (Z)
          	5
          	5
          	6
          	6
        

      

      

    

    

  
    
      3. 수치해석 방법
      삼차원 비압축성 정상상태 유동의 해석을 위해 상용소프트웨어인 ANSYS CFX-15.0(17)을 사용하였으며, 3차원 RANS 방정식을 지배방정식으로 채택하였다. 해당 방정식은 유한체적법(finite volume method)을 통해 이산화되었고, 대류항(advection term)의 수치도식에는 2차의 정확도를 가지는 고해상도 도식을 사용하였다. 난류모델로는 터보기계의 유동예측에 정확도가 높은 것으로 입증된(18)k-ω 계열의 SST (shear stress transport) 모델을 사용하였다(19).

      Fig. 4는 계산 격자계의 예를 나타낸 것으로, 벌류트 내부는 사면체 격자를 사용하여 비정렬 격자계로 구성하였으며, 임펠러, 입구배관과 출구배관은 육면체 격자로 구성하였다. 이 때, 고체 경계면 부근에는 조밀한 격자를 위치시켜 속도 구배가 큰 경계층 유동의 효과적인 해석이 가능하도록 하였다. 계산에 사용할 최종 격자계는 격자의존성 테스트를 통해 수치해에 영향을 미치지 않는 최소의 격자수로 결정함으로써 계산의 경제성을 꾀하였다. Fig. 5는 Pump B의 임펠러 출구에서의 상대속도 분포를 나타낸 것으로, 86~315만개 사이의 세 가지 격자수를 테스트하여 그림에 나타난 결과를 바탕으로 최적 격자수로 약 190만개가 선정되었다.

      
        
        

        Fig. 4 
				
        

        
          Example of grid system
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 5 
				
        

        
          Grid dependency test
        
        

        

      

      유동해석의 계산영역은 회전영역(임펠러)과 고정영역(벌류트, 입구배관, 출구배관)으로 구성하였으며, 주기조건 없이 전체 유동영역을 계산영역으로 구성하였다. 작동유체로는 단상(single phase)인 20℃의 물을 사용하였고, 입구와 출구 경계조건으로는 각각 대기압 상태의 전압력과 설계유량에 해당하는 질량유량을 부여하였으며, 고체 면에는 점착조건(no-slip condition)의 벽 조건을 부여하였다. 또한, 고정자 간의 경계면(벌류트와 출구배관)에서는 GGI (general grid interface) 기법을 사용하였으며, 상대운동이 있는 임펠러(회전자)와 벌류트 또는 입구배관(고정자) 사이의 경계면에서는 계산 값을 그대로 정지좌표계에 입력하는 방식인 Frozen-rotor기법을 적용하였다.

      Fig. 6은 임펠러와 벌류트의 상대위치에 따른 수력성능의 변화를 나타낸다. 임펠러의 상대위치를 정의하기 위해 Fig. 6(a)와 같이 도식화하였으며, 이 때 φ는 벌류트 혀와 블레이드 뒷전 사이의 각도를 나타내고 φ0는 블레이드 1 주기의 각도를 의미한다. 블레이드 1 주기를 9등분하여 회전시켜 얻은 상대위치에 따른 펌프 B의 설계유량에서의 양정계수, 동력계수, 그리고 수력효율의 변화를 Fig. 6(b)에 나타내었다. 이 때, 하첨자 avg와 stage는 각각 frozen-rotor 기법으로 얻은 값들의 평균과 stage 기법으로 얻은 값을 의미한다. 양정계수와 동력계수의 경우 임펠러의 상대위치에 따라 포물선 형태를 나타내며 성능곡선이 변화하나, 수력효율은 위치에 따라 양정과 동력이 같은 비율로 증감하기 때문에 큰 변화가 없음을 알 수 있다. 한편, stage 기법으로 얻은 값과 frozenrotor 기법으로 얻은 값들의 평균값을 비교한 결과, stage 기법으로 얻은 양정계수와 동력계수가 frozen-rotor 기법으로 얻은 값보다 각각 4.78%, 4.73% 높고, 수력효율은 큰 차이가 없음을 확인할 수 있다.

      
        
        

        Fig. 6 
				
        

        
          Effect of rotor position on hydraulic performance at design flow rate: (a) definition of φ and φ0, (b) variation of hydraulic performance for different rotor positions
        
        

        

      

      수치해석의 수렴조건으로는 모든 방정식들의 잔차(residual)가 10-4 이하가 됨과 동시에 일정 해석 반복횟수 당 각 성능함수(수력효율, 양정, 동력)의 변화가 0.3% 이하가 되어야 한다는 조건을 사용하였다. 한번 해석에 소요되는 반복계산 횟수는 약 1000회이며, Intel i7 2.67 GHz CPU가 구비된 PC를 사용하여 병렬계산을 수행하여 약 10시간이 소요되었다.

    

    

  
    
      4. 결과 및 검토
      
        4.1 수치해석의 타당성 검증
        Fig. 7은 유동해석으로 도출된 각 원심펌프의 설계유량과 탈 설계유량에서의 성능곡선을 나타낸 것으로, 수치해석의 타당성을 검증하기 위해 이 중 펌프 B와 C의 유동해석 결과를 실험치와 비교하였다. 펌프 C의 경우 고 유량 영역에서 수력효율, 양정, 그리고 동력에 대해 실험치에 비해 미세하게 높은 예측을 하고 있으나, 성능곡선의 전반적인 경향은 두형상에 대해 잘 일치하고 있다. 유동해석과 실험 결과가 모두 설계유량에서 최고 효율을 가지는 것은 본 연구의 설계유량에서의 특정 비속도를 가진 원심펌프에 대한 유동해석이 신뢰성 있는 결과를 나타냄을 의미한다.

        
          
          

          Fig. 7 
				
          

          
            Predicted and measured performance curves: (a) Pump A, (b) Pump B, (c) Pump C, and (d) Pump D
          
          

          

        

        펌프 A와 D를 모두 고려하여 비속도에 따른 성능곡선의 경향을 보았을 때, 비속도가 커질수록 설계유량에서의 효율과 동력은 증가하였으며, 양정은 감소하였다. 아울러, 비속도가 증가함에 따라 탈 설계유량에서의 성능변화가 급격히 이루어지는 것을 확인할 수 있는데, 이는 기존에 널리 알려진 비속도에 따른 일반적인 성능곡선 특성(저(低) 비속도: 저유량, 고양정, 효율과 동력의 완만한 변화, 고(高) 비속도: 고유량, 저양정, 효율과 동력의 급격한 변화)과 잘 일치한다.

      

      
        4.2 임펠러 내부 유동분포
        Fig. 8은 원심펌프의 자오면과 삼차원 형상을 나타낸 것으로, 본 그림에서 표기한 바와 같이 쉬라우드(shroud) 측에서 블레이드 앞전(leading edge)을 기점으로 뒷전(trailing edge)에 이르기까지 자오선을 총 3등분하여 각 지점에 대해 원주방향으로 곡면을 생성하였고, 각 유로에 대한 자오선 방향 속도분포를 평균하여 Fig. 9에 나타내었다. Fig. 9(a)의 Plane I은 유동의 진행방향이 축방향에서 반경방향으로 전환되는 지점으로, 모든 형상에 대해 흡입면 부근에서는 높은 유동속도를, 그리고 압력면 부근에서는 낮은 유동속도를 가진다. 압력면에서 흡입면으로 진행함에 따라 선형적으로 증가하는 속도분포를 가지며, 비속도가 커질수록 속도분포의 기울기는 증가한다. 이는 Visser 등(9)의 연구에서 밝혀진 바와 같이 곡률이 있는 유로의 회전하는 유동의 포텐셜 유동과 비슷한 양상을 보인다.

        
          
          

          Fig. 8 
				
          

          
            Configuration of centrifugal pump with measurement locations: (a) Meridional view, and (b) 3D view
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 9 
				
          

          
            Meridional velocity distributions at three planes in Fig. 7: (a) Plane I, (b) Plane II, and (c) Plane III
          
          

          

        

        Fig. 9(b)의 Plane II는 반경방향으로 진행된 유동이 발달되는 지점으로, Plane I에 비해 공통적으로 압력면에서 유로 중간에 이르기까지의 영역에서 낮은 속도 분포를 보인다. 또한, 흡입면의 쉬라우드 부근에서도 낮은 속도 분포를 나타내며, 비속도가 커질수록 유동 손실의 정도가 큰 것을 확인할 수 있다.

        Fig. 9(c)의 Plane III은 임펠러를 지나는 유동이 완전 발달되는 구간으로, Plane II에서 발달되었던 압력면 부근에서의 저 운동량 영역은 흡입면 부근으로 이동하고, 압력면 부근의 유동속도는 증가한다. 이는 앞서 언급하였던 바와 같이 원심형 임펠러의 출구 유동에서 발견되는 전형적인 특징인 제트-후류 유동이다. 비속도가 증가함에 따라 압력면 부근에서의 유동속도는 증가하고, 흡입면 부근에서의 저 운동량 영역의 면적은 감소한다. 주목할 점은 비속도가 낮은 펌프 A에서는 흡입면 전 영역에 걸쳐 넓은 유동손실 구간이 관찰되고, 펌프 B는 허브 근처에서, 펌프 C는 중간 스팬(span)에서, 그리고 펌프 D는 쉬라우드 부근에 집중된 저 운동량 영역을 보이며 비속도가 변함에 따라 저 운동량 영역이 점차 이동하는 것인데, 이는 Eckardt(6)나 Hathaway 등(8)의 연구에서 보였던 유동구조와는 다른 양상이며, Hong과 Kang(10)의 결과와 비슷한 양상을 보인다. 이들은 이러한 결과가 원심펌프와 원심압축기의 임펠러 형상의 차이에 기인하는 것으로 기술하였다.

      

      
        4.3 임펠러 내부유동 특성
        Fig. 10은 임펠러 출구에서의 상대속도의 편향각(deviation angle) 분포를 나타낸 것으로, 가로 축은 임펠러 단일 유로 내에서 압력면에서 흡입면에 이르기까지의 원주방향 거리를 무차원화한 값, 세로 축은 편향각을 각 펌프의 블레이드 출구 각도 β2b로 무차원화한 값으로 각각 나타내었다. Fig. 10(a)는 10% 스팬에서의 편향각 분포로, 펌프 A의 경우, 흡입면 부근에 집중적으로 유동이 편향되었으며, 비속도가 커질수록 최대 편향각의 분포가 유로 중간으로 이동하는 것을 확인할 수 있다. 이 때, 펌프 B가 다른 형상들에 비해 가장 큰 편향각을 보이며, 나머지 형상들은 비슷한 편향 정도를 보인다. 중간스팬에서의 편향은 형상에 관계없이 흡입면 부근을 최대점으로 하여 일정한 크기와 경향으로 분포되어 있는 것을 Fig. 10(b)에서 확인할 수 있다. Fig. 10(c)는 90% 스팬에서의 유동의 편향각을 나타내고 있다. 펌프 A의 경우, 압력면에서 80% 떨어진 지점을 극대점으로 하여 유로 전 영역에 넓게 유동의 편향이 나타나며, 비속도가 커질수록 유동의 편향 정도는 줄어든다. 펌프 D의 경우, 압력면에서 90% 떨어진 지점에서 국부적으로 큰 유동 편향을 보이며, 압력면으로 갈수록 편향 정도는 급격히 줄어든다. 임펠러 출구의 편향각 분포는 앞서 언급한 자오선 방향 속도분포와 밀접한 관련이 있는 것을 확인할 수 있는데, 낮은 자오선 방향 속도 분포를 보이는 영역에서 유동의 편향각이 상대적으로 큰 것을 Fig. 9(c)에서 확인할 수 있다.

        
          
          

          Fig. 10 
				
          

          
            Distributions of dimensionless deviation angle at plane III: (a) 10% span, (b) 50% span, and (c) 90% span
          
          

          

        

        Fig. 11은 앞서 설명된 Plane III에서의 자오선 속도 분포와 상대속도 유동각 분포를 기반으로 제트유동, 후류 그리고 면적 평균된 유동에 대해 각 형상별로 속도삼각형을 나타낸 것으로, 속도 성분은 각 형상의 임펠러 끝단 속도 U로 무차원화 하였다. 그림에서 확인할 수 있듯이 비속도가 증가함에 따라 제트유동의 상대속도는 증가하며, 이로 인해 제트유동의 운동량은 증가한다. 그러나 이러한 제트 유동의 운동량 증가에 비해 후류에서의 운동량은 비속도가 변함에 따라 큰 차이를 보이지 않고, 비속도가 커질수록 제트영역과 후류영역에서의 운동량의 편차가 커지는데, 이는 후류영역에서의 유동손실이 상대적으로 크다는 것을 의미한다.

        
          
          

          Fig. 11 
				
          

          
            Normalized velocity triangles for jet-wake flow region at plane III: : (a) Pump A, (b) Pump B, (c) Pump C, and (d) Pump D
          
          

          

        

        유로 내에서 유동 진행방향으로의 유동 특성을 확인하기위해 아래와 같이 정의된 무차원화 된 회전 총압(dimensionless rotary stagnation pressure), P*의 분포를 나타내었다.
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        여기서, p*는 회전총압을 나타내며, W는 임펠러 유동의 상대속도를 의미한다. p*max은 회전총압의 최대값으로 임펠러 입구에서의 회전총압을 의미하며, p*min은 계산영역 내에서의 회전총압의 최소값을 의미한다.(11) Zangeneh 등(12)의 연구에서는 회전총압의 구배(gradient)가 유로 내에서의 이차유동 형성에 기인하는 것으로 보고하였다.

        Fig. 12는 쉬라우드 부근에서의 회전총압 분포를 나타낸 것이다. 모든 형상에 대해 공통적으로 압력면 부근의 유로 중후반에 이르기까지 높은 회전총압이 분포하며, 압력면에서 흡입면으로 가까워질수록 급격히 감소하는데 이때 얼마나 회전총압이 급격히 변하느냐에 따라 회전총압의 구배가 결정된다. 펌프 A의 경우, 회전총압이 급격히 변화하는 영역이 앞전에서부터 뒷전에 이르기까지 유로 전체에 크게 형성되어 있다. 이러한 회전총압이 급격히 변화하는 영역은 비속도가 증가함에 따라 감소함과 동시에 유로 후방으로 이동한다. 특히 펌프 D에서는 회전총압이 급격히 변화하는 영역이 유로 후방에 주로 집중되어 있어 다른 형상들에 비해 전체 유로에 대한 이차유동의 영향이 상대적으로 작을 것으로 판단된다.

        
          
          

          Fig. 12 
				
          

          
            Contours of dimensionless rotary stagnation pressure and velocity vectors near shroud surface: (a) Pump A, (b) Pump B, (c) Pump C, and (d) Pump D
          
          

          

        

        Fig. 13에서는 각 펌프에 대해 단일유로 내부의 3차원 유선의 궤적을 나타낸 것으로, 이 때 붉은 선과 노란 선은 각각 흡입면 앞전과 압력면 앞전으로부터 시작되는 유선을 나타낸 것이다. 전체 형상에 대해 흡입면 앞전으로부터 시작된 유선은 흡입면을 따라 이동하다 중간지점부터 유선이 모여 유로가 끝나는 지점까지 이동하며, 압력면 앞전으로부터 시작된 유선은 압력면을 따라 이동하다 곡률로 인한 유동의 박리로 인해 중간지점부터 쉬라우드 면을 따라 넓게 분포하는 것을 확인할 수 있다. Fig. 13(a)의 펌프 A의 경우 흡입면으로부터 시작된 유선은 중간에 모여 점차 허브 측으로 유선이 이동하는 경향을 보이며, 압력면으로부터 시작된 유선은 임펠러의 큰 곡률로 인해 이른 시점에서 박리가 시작되어 쉬라우드 면을 따라 이동하다 흡입면 중간지점에서 모여 흡입면의 유선과 함께 흡입면의 뒷전 부근에서 허브에서 쉬라우드에 이르기까지 넓은 분포를 보인다. 이러한 경향은 비속도가 증가함에 따라 점차 변하여, Fig. 13(d)의 펌프 D의 경우 임펠러의 작은 곡률로 인해 흡입면으로부터 시작된 유선은 흡입면의 뒷전 쉬라우드 부근에서 집중적으로 모이는 궤적을 보이고, 압력면으로부터 시작된 유선은 다소 박리가 발생하긴 하나, 주로 압력면을 따라 넓게 분포하여 이동하는 양상을 보인다.

        
          
          

          Fig. 13 
				
          

          
            3D streamline along the blade passage(red streamlines starting from leading edge of suction surface and yellow streamlines from leading edge of pressure surface): (a) Pump A, (b) Pump B, (c) Pump C and (d) Pump D
          
          

          

        

      

      
        4.4 임펠러 출구 전압 손실 분포
        임펠러 출구에서의 전압손실 분포를 확인하기 위해 아래와 같이 정의된 전압손실계수(total pressure loss coefficient)의 분포를 Fig. 14에 나타내었다.
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          Fig. 14 
				
          

          
            Total pressure loss contours at plane III: (a) Pump A, (b) Pump B, (c) Pump C and (d) Pump D
          
          

          

        

        이 때, Po1과 Po2는 각각 임펠러 입구와 해당 지점에서의 전압을 나타낸다. 공통적으로 임펠러의 흡입면을 기점으로 하여 상대적으로 높은 전압손실을 보이며 압력면으로 갈수록 손실이 점차 감소하는 경향을 보인다. 펌프 A의 경우 전압손실의 강도는 미소하나, 전반적으로 넓은 영역에 걸쳐 전압 손실이 발생한다. 그리고 비속도가 증가함에 따라 전압손실 발생영역의 면적은 줄어드나 강도는 증가하며, 주 손실영역은 흡입면의 허브에서 쉬라우드 부근으로 이동한다. 이러한 전압손실 영역의 위치는 앞선 4.3절에서 설명하였던 바와 같이 자오선 방향 속도분포와 편향각 분포로 정의된 유동손실 영역과 일치하는 경향을 보이며, 전압손실의 크기 변화는 Fig. 11에서 설명하였던 바와 같이 제트-후류 유동의 운동량의 상대적인 편차와 경향이 일치하여 밀접한 관련이 있을 것으로 사료된다. 또한, Fig. 13와 비교하였을 때, 비속도에 따라 흡입면으로부터 시작된 유선이 뒷전 흡입면 부근에서 모이는 영역(비속도가 증가함에 따라 허브 측에서 쉬라우드 측으로 이동)과 Fig. 14에서의 주 전압 손실 영역이 이동하는 궤적이 유사함을 보인다.

      

    

    

  
    
      5. 결 론
      본 연구에서는 비속도가 다른 네 가지 원심펌프 형상에 대해 삼차원 RANS 유동해석을 수행하여 비속도가 설계유량에서의 원심펌프 임펠러 내부유동과 손실 특성에 미치는 영향을 파악하고자 하였으며, 내부유동 특성을 고찰하여 얻은 본 연구의 결론은 다음과 같다.

      
        	1) 임펠러 내부 유동의 자오선 방향 속도의 분포를 파악하여 출구 유동에서의 제트-후류 유동을 확인하였고, 흡입면 부근에 형성된 낮은 운동량 영역은 비속도가 증가함에 따라 허브에서 쉬라우드 방향으로 이동한다.


        	2) 비속도가 증가함에 따라 임펠러 출구에서의 유동손실영역의 면적은 감소하지만, 제트유동과 후류의 운동량의 상대적인 편차는 커진다.


        	3) 낮은 비속도를 가지는 펌프의 쉬라우드 측 유로에서는 회전총압의 급격히 변화하는 영역이 흡입면 부근에 넓게 형성되어 유로 내에서 이차유동을 유발하나, 비속도가 증가함에 따라 이러한 영역은 줄어듦과 동시에 주로 유로 후방에 분포한다.


        	4) 임펠러 유로에서 전압손실의 크기와 분포는 자오선 방향 속도성분과 편향각 분포, 그리고 제트-후류 운동량의 상대적인 편차와 밀접한 관계를 가진다.


      

      본 연구를 통해 비속도에 따른 원심펌프의 설계유량에서의 내부 유동 특성 및 손실 발생 메커니즘을 이해할 수 있었다. 이에 따라 본 연구의 결과물은 추후 비속도에 따른 원심펌프의 유동 손실 저감 및 수력성능 최적화를 위한 전략 수립에 있어 큰 기여를 할 것으로 사료된다.
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