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            초록
          
        

        
          In this study, efficiency improvement according to the scallop shape of the radial-type turbine was investigated. Four different rotors with a scallop ratio of 0.71 were used. The angle of the scallop was increased from 0 degree to 15, 30 and 40 degrees so that the shape of the scallop was designed to follow the flow path within the rotor. To apply the turbine to the organic Rankine cycle, R245fa was used as the working fluid, and the operating conditions were applied on the basis of the working conditions obtained from the cycle analysis. The results of the efficiency improvement were studied numerically, and the numerical algorithm was validated based on the experimental results of the radial-type turbine. As a conclusion, the proper angle for the scallop was required to improve the efficiency of the turbine. The greatest efficiency improvement was obtained when the scallop angle was 30 degree. In addition, the effects of the scallop geometry on the efficiency were analyzed from the results of the flow field within the rotor.
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      1. 서	론
      스캘럽(scallop)은 Fig. 1에서 보여주는 것과 같이 구심터빈 팁부분의 일부를 제거하는 것을 의미하는데, 이러한 가공으로 얻을 수 있는 이점으로 중량감소와 극관성모멘트의 감소를 얻을 수 있다. 특히 터보차져와 같이 엔진의 출력에 따라 수시로 회전속도가 변경되어야하는 경우에는 터빈의 응답속도가 엔진의 성능에 영향을 미치게 된다. 따라서 구심터빈의 극관성모멘트 감소는 엔진 성능에 상당한 장점으로 작용한다. 하지만 스캘럽으로 구심터빈 허브영역의 일부제거는 터빈에 효율감소를 초래(1-3)할 수 있다. 그러므로 스캘럽의 정도는 응답성과 효율감소를 고려하여 결정하게 된다.

      
        
        

        Fig. 1 
				
        

        
          Configuration of scalloped rotor (left) and no-scalloped rotor (right)
        
        

        

      

      스캘럽의 또 다른 중요성은 축추력(axial thrust)의 감소에 있다. 특히 구심터빈이 유기랭킨사이클(4,5)에 사용되는 경우에는 기존의 작동유체인 공기와 달리 냉매를 작동유체로 사용하여야 때문에 높은 압력에서 작동(6-8)하게 된다. 작동유체가 냉매이므로 터빈은 외부와 완전히 차단되어 작동하여야 하므로 터빈의 축추력은 상당히 증가하게 된다. 냉매의 경우, 공기와 달리 음속이 낮으므로 터빈의 회전수에도 영향을 미치게 되어 터빈의 크기는 증대하게 된다. 따라서 터빈의 뒷면(back face)이 증대되어, 축추력 증가(9)에 큰 영향을 미치게 된다. 

      스캘럽은 터빈 뒷면의 면적을 감소하게 되므로, 특히 유기랭킨사이클용 터빈의 경우에는 축추력을 줄이는데 아주 효과적인 방법(10)이 된다. 하지만 효율의 감소를 동반하므로 이에 적절한 선정한 필요하다. Baines(11)은 Galligan(12)의 결과를 참조하여 스캘럽비가 0.8과 0.65인 경우에 효율이 상대적으로 각각 2%와 3∼4% 감소한다고 제시하였다. Hiett and Johnson(13)은 스캘럽으로 관성모멘트가 45%까지 축소된 터빈의 경우 효율이 3∼4% 감소할 수 있으며, 허브표면에 불연속을 줄이면 2%까지 효율감소를 할 수 있다고 하였다. 하지만 명확한 근거가 제시되지 못한 아쉬운 점이 있다.

      본 연구에서는 100°C 수준의 폐열 열원으로부터 유기랭킨 사이클을 이용하여 150 kW급의 발전을 얻기 위한 1단 구심터빈이 적용되었다. 터빈은 축추력 감소를 위하여 Fig. 1에서 보여주는 것과 같이 스캘럽된 로터로 설계되었으며, 스캘럽의 형상은 유동의 불연속을 완화할 수 있는 세 가지 다른 형상이 추가적으로 적용되었다. 본 연구에서는 Fig. 2에서 보여주는 것과 같이 스캘럽의 형상을 유동의 불연속성이 향상되도록 허브면에서 조정하였을 경우에 터빈의 효율이 어느 정도 향상될 수 있는지를 수치해석적으로 연구하고자 한다. 아울러 본 결과를 바탕으로 대용량의 저온 폐열을 활용할 수 있는 터빈에서 축추력 감소를 달성하면서도 고효율 터빈을 설계하는데 도움이 되고자 한다.

      
        
        

        Fig. 2 
				
        

        
          Basic scalloped rotor (left) and modified scalloped rotor (right)
        
        

        

      

    

    

  
    
      2. 스캘럽 터빈형상 및 작동조건 
      Fig. 3은 본 연구에 적용된 네 종류의 터빈 로터 형상을 보여주고 있다. 노즐에서 분사되는 유동이 스캘럽에 의하여 형성되는 불연속적인 흐름을 완화하기 위하여 스캘럽의 각도(β; Fig. 2참조)에 차이를 두었다. 이 각도가 0°에서 15°, 30°, 40°로 증가하면서 A-type, B-type, C-type, D-type으로 분류하였다.

      
        
        

        Fig. 3 
				
        

        
          Four different scalloped rotors; A-type (basic), B-type (β=15o), C-type (β=30o) and D-type (β=40o) from left
        
        

        

      

      Fig. 4는 터빈의 치수 및 장착과 관련한 간극에 대한 결과를 Table 1과 함께 나타내고 있다. 네 경우 로터의 스캘럽비(Rs/R3)는 모두 동일하게 0.71을 적용하였다. 이로써 로터 뒷면에서의 축추력에 영향을 미치는 면적은 스캘럽을 하지 않은 경우에 비하여 36.2% 감소하였으며, 극관성모멘트는 27.5% 감소하였다.

      
        
        

        Fig. 4 
				
        

        
          Symbols at the meridional plane of turbine
        
        

        

      

      
        Table 1 
				
        

        
          Dimension and flow condition at rotor
        
        

      

      
        
          
            	Rotor 
            	Dimension
          

        
        
          	Rotor tip radius, R3 [mm]
          	110.2
        

        
          	Height of rotor at exit, hR [mm]
          	48.2
        

        
          	Shaft radius Rc [mm]
          	30
        

        
          	Radius at rotor exit, R4,t, R4,m, R4,h [mm]
          	76.2, 57.6, 28
        

        
          	Rotor blade angle at inlet [degree]
          	0
        

        
          	Number of rotor blade
          	14
        

        
          	Flow angle at rotor inlet [degree]
          	75
        

      

      

      이상과 같은 터빈의 형상과 크기 등의 치수는 유기랭킨사이클에서 사이클해석을 통하여 얻어지게 되는데, 기본적으로 작동유체에 따라 달라진다. 유기랭킨 사이클에 적용될 수 있는 작동유체는 상당히 많지만 작동조건에 따라 효율과 친환경적인 요소를 고려하여 작동유체를 선정(14-16)하여야 한다. 본 연구에서 100°C의 열원에서 효율적으로 작동할 수 있는 친환경적인 냉매인 R245fa를 선정(17)하였으며, 사이클해석에서 냉매의 물성치는 RefProp(18)을 사이클해석 프로그램에 연계하였다. R245fa의 작동유체로 150 kW의 출력을 얻기 위하여서는 터빈 입구조건으로 전온도와 전압력은 각각 74°C와 626 kPa를 얻었으며, 질량유량은 10.15 kg/s가 필요하였다. 아울러 터빈의 크기와 노즐의 분사속도를 고려하여 회전수는 12,500 RPM으로 결정하였다.

    

    

  
    
      3. 유동해석방법 및 검정
      구심터빈의 성능 및 유동장을 측정한 Simonyi의 결과(19)를 바탕으로 수치해석 알고리즘의 검정을 수행하였다. Fig. 5는 실험에 적용된 스캘럽된 로터의 형상과 노즐을 보여주고 있다. 작동유체는 가열가압한 공기이며, 노즐과 블레이드의 개수는 36개와 14개이다. 실험에서 사용된 I-type 노즐과 I-type 로터를 기준으로 수치해석을 수행하였다. 로터의 팁반경은 183.6mm이며, 회전수 19,919 RPM으로 실험을 수행하였으므로 이에 맞도록 수치해석을 수행하였으며, 작동조건 및 치수들은 참고문헌에 자세히 기록되어 있다.

      
        
        

        Fig. 5 
				
        

        
          Configuration of nozzle and rotor on the experiment
        
        

        

      

      수치해석은 상용코드인 CFX(20)를 사용하였으며, 대류항은 high resolution 을 사용하였다. 난류모델은 터보기계의 유동장에 대하여 보다 정확한 결과를 보여주는 SST(shear stress transport)모델을 적용하고, 벽함수는 벽에서부터 격자까지의 거리에 따라 자동으로 전환되어 계산되는 자동전환방식을 사용하였다. 벽면에서의 격자 높이는 난류해석에 문제가 없도록 인플레이션(inflation)을 사용하여 최소격자 높이를 설정하여 형성하였다. 특히, 블레이드와 쉬라우드 사이의 팁간극 및 블레이드 뒷면에서의 간극은 12개 이상의 격자를 형성하였다.

      Fig. 6은 스캘럽된 로터를 사용하는 터빈에서의 계산영역(computational domain)과 블레이드 및 노즐에서의 격자를 보여주고 있다. 전체계산 영역은 Fig. 6에서 보여주는 것과 같이 회전영역과 정지영역에 따라서 3개의 세부계산영역으로 분할하여 계산을 수행하였다. 노즐 입구에서의 유동은 실험의 조건과 일치하는 유동속도를 주었으며, 디퓨저의 출구에는 정압력으로 출구 조건을 설정하였다. 계산시간의 단축을 위하여 노즐영역에서는 노즐 블레이드 2개 (피치각 20o)가 적용되었으며, 로터영역은 하나의 블레이드 (피치각 25.7o)가 사용되었다.

      
        
        

        Fig. 6 
				
        

        
          Computational domains and grid
        
        

        

      

      Fig. 7은 실험결과와 비교한 결과를 보여주고 있다. 전효율의 비교 위치는 실험에서와 같이 로터 뒷전에서 로터출구폭의 2.08배의 하류에서 비교한 것이고, 전압력비, 전온도비 및 유동각은 로터출구폭의 3.48배의 하류에서 비교한 것이다. Fig. 7(c)에서 보여주는 정압력비의 경우는 쉬라우드를 따라서 측정한 값이며, 각각의 값들은 원주방향으로 평균하여 얻은 것이다. 정압력은 실험에서 불확도가 가장 적은 인자이므로 두 결과가 상당히 잘 일치하는 결과를 보이고 있으며, 전체적으로 수치해석의 결과는 측정된 결과를 잘 모사하고 있음을 보이고 있다. 단지, 쉬라우드근처에서 전효율의 차이를 보이고 있는데, 로터출구폭의 2.08배의 하류에서도 전온도와 전압력이 감소하는 결과를 Fig. 7(a)처럼 동일하게 보여주었으므로 쉬라우드근처에서의 효율은 계산에서와 같이 증가한 값으로 나타나는 것이 일관된 결과라고 할 수 있다.

      
        
        

        Fig. 7 
				
        

        
          Comparison of computational results and experimental results; (a) expansion ratio and total temperature, (b) flow angle and efficiency, (c) static pressure ratio
        
        

        

      

    

    

  
    
      4. 결과 및 분석
      Fig. 8은 본 연구에서의 B-type 스캘럽 로터에서의 계산영역(computational domain)과 블레이드 및 계산영역의 면에서 격자를 보여주고 있다. 격자의 비대칭도(skewness)를 줄이기 위하여 일부 영역은 육각형 격자를 사용하였으며, 이를 위하여 전체계산 영역은 Fig. 8에서 보여주는 3개의 계산영역 외에도, 로터 뒷면 영역에서 3개의 세부계산영역으로 분할하여 총 6개의 세부영역으로 구성하였다. 세부계산영역에서 회전영역과 정지영역과의 경계는 프로젠(frozen)로터 방식을 적용하였으며, 노즐의 입구는 유동각을 고려하여 유동속도를 주었으며, 디퓨저의 출구에는 정압력으로 출구 조건을 설정하였다. 작동유체는 R245fa로 설정하였다. 

      
        
        

        Fig. 8 
				
        

        
          Computational domains and surface grid
        
        

        

      

      격자의 개수에 따른 독립성을 확인하기 위하여 계산요소(elements)의 수를 변경하면서 로터의 출력을 확인한 결과 총 계산요소가 60만 이상에서는 출력값의 변화가 일정 범위 내에 있음을 확인하였다. 따라서 네 경우 모두 동일한 격자방법으로 격자를 만들었으며, 계산은 정상상태로 수행하였다. 노즐 계산영역에 노즐의 형상을 설치하지 않고, 노즐 출구에서의 유동 방향을 일치시켰다. 터빈 출구에서의 압력은 작동조건에 맞도록 2 bar의 정압력을 적용하였다. 노즐의 설치 유무에 따른 차이는 계산된 결과에서 노즐입구에서의 전압력 차이가 형성되는 차이이므로 본 연구에서와 같이 스캘럽 형상의 차이에 의한 로터 효율의 비교에는 영향을 미치지 않는다.

      Fig. 9는 로터 자오면에서 유선의 변화를 보여주고 있다. A-type의 경우에 비하여 D-type의 로터에서는 스캘럽이 유동에 연속성을 유지할 수 있도록 설계되었으므로 분사된 작동유체가 스캘럽의 부분에서 박리되지 않고 흐르는 것을 볼 수 있다. 하지만 이러한 유동의 형성이 터빈의 작동에 무조건 좋은 효과를 발생한다고는 할 수 없음을 성능비교를 통하여 알 수 있다.

      
        
        

        Fig. 9 
				
        

        
          Comparison of streamlines on the meridional plane, A-type (left) and D-type (right)
        
        

        

      

      Fig. 10은 각각의 로터에서 얻어진 출력을 비교하고 있으며, Fig. 1에서 보여주고 있는 스캘럽을 하지 않은 로터(no)의 경우도 참고로 보여주고 있다. A-type 의 로터에서 스캘럽의 각도를 적용하여 기울어지게 형상을 만들었을 때 출력은 점차적으로 상승하다가, 가장 큰 각도로 기울어지게 스캘럽을 만든 D-type 의 경우에는 출력이 다시 낮아지게 됨을 보여주고 있다. 이러한 결과는 노즐에서 분사되는 유동이 하류로 잘 배출되도록 무조건 유로를 경사지게 스캘럽의 형상을 조정한다고 하여도 출력이 증가하는 것은 아니라는 것을 알 수 있다. 이 부분에 대한 분석은 뒷부분에서 다루기로 한다.

      
        
        

        Fig. 10 
				
        

        
          Comparison of output powers with no-scalloped rotor
        
        

        

      

      스캘럽의 형상 변화에 따라 출력을 보여주는 Fig. 10에서 P1은 스캘럽된 영역(Fig. 1참조)을 포함하지 않고 출력을 얻을 때와 로터 전체표면을 고려하여 얻어진 출력의 차이를 보여주고 있다. 스캘럽의 각도가 증가하면서 이 차이가 증가하는 특징을 보여주고 있는데, 이는 스캘럽으로 인하여 로터의 회전력을 증가하는 면적이 늘어난 것과 같은 효과가 나타났기 때문이다. P2의 경우는 블레이드만으로 얻어진 출력과 스캘럽된 면적을 제외하고 얻어진 출력의 차이를 나타내는데, 회전하는 로터의 블레이드 외에도 로터의 다른 회전하는 면이 출력을 향상하고 있음을 알 수 있다. 이는 스캘럽으로 허브면이 변경되었으므로 발생된 효과이다. 반면에 스캘럽이 되지 않은 로터에서는 블레이드에서의 출력이 가장 크게 나타나게 되고 나머지는 마찰에 의한 손실로 출력을 감소하는 역할을 하게 된다. 따라서 스캘럽의 차이에 따른 효과는 로터 디스크의 두께에 상당히 영향을 받게 됨을 알 수 있으므로, 재질에 따른 효과를 고려하지 않는다면 스캘럽된 영역을 제외하고 얻어진 결과도 스캘럽의 설계에 참고하여야 함을 알 수 있다.
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      Fig. 11은 A-type 로터를 기준으로 전효율의 상대적인 비교를 보여주고 있다. 전효율은 식(1)에서 보여주는 것처럼 입구와 출구를 기준으로 등엔트로피 과정에서 얻을 수 있는 출력대비 실제 얻어지는 출력의 비로 얻었다. 전효율의 상대적인 비교의 결과도 출력의 결과와 마찬가지로 스캘럽의 기울기가 어느 수준을 넘어서면서부터 효율은 감소하고 있음을 알 수 있다. 스캘럽된 면적을 제외하고 얻어진 결과에서 D-type 의 로터에서는 A-type 에서의 로터 효율보다 감소하고 있음을 알 수 있으며, C-type과 같이 스캘럽의 형상을 적절히 설정하게 되면 상대적으로 1% 이상의 효율 증가를 얻을 수 있음을 알 수 있다.

      
        
        

        Fig. 11 
				
        

        
          Comparison of total-to-total efficiency for the different rotor types
        
        

        

      

      구심터빈 내부유로의 형성에서 주유동장에 영향을 미치는 유동으로 팁간극에 의한 유동과 스캘럽이 되어 있는 경우에 로터 뒷면에서 형성되어진 유동이 있다. 팁간극에 의하여 형성되는 유동을 Fig. 12에서 보여주고 있는데 블레이드의 압력면에서 흡입면으로 흘러들어온 팁간극 유동은 블레이드의 흡입면의 상부를 따라서 하류로 흐르게 되는데 최종적으로 주유동의 흐름과 합하여 하류로 진행된다. 그림에서는 로터 쉬라우드 근처에서의 유동과 함께 팁간극에 의한 유동을 같이 나타내었으며, 스캘럽의 형상이 다른 경우의 로터에서도 비슷한 결과를 보여주었다. 이는 스캘럽의 형상 변화가 팁간극에 미치는 영향이 미미하다는 것을 의미한다.

      
        
        

        Fig. 12 
				
        

        
          Streamlines near shroud with tip clearance flow
        
        

        

      

      로터 뒷면에서의 간극은 노즐 높이에 비하여 2.7%로 설계되었다. 팁에서의 간극으로 인하여 유동이 형성되는 것과 같이 뒷면에서의 간극은 스캘럽의 설치로 인하여 동일한 현상이 발생될 수 있다. 하지만 본 연구에 사용된 터빈에서는 뒷면에서의 폭이 팁간극의 폭에 비하여 상당히 크기 때문에 넓은 폭의 단면으로 회전하면서 유동이 끌리게 되어(scraping flow) 팁간극에서의 유동과는 다른 현상을 보여준다. Fig. 13은 A-type과 효율이 가장 좋은 C-type 및 효율이 가장 나쁜 D-type의 경우에 대하여 뒷면의 간극에서 형성된 유동에 대한 유선을 보여주고 있다. A-type에서 보여주는 유선에서 원형으로 표시된 와류 부분이 효율이 가장 좋은 C-type에서는 이 와류의 흐름이 억제되고 있으며, 반면에 D-type에서는 다시 나타나는 현상을 보여주고 있다.

      
        
        

        Fig. 13 
				
        

        
          Streamlines started from back face, A-type, C-type and D-type from left
        
        

        

      

      Fig. 14는 로터 뒷면에서 형성된 유선을 보여주고 있는데, 앞선 Fig. 13에서 보여준 와류가 어떻게 형성되었는지에 대한 원인을 명확히 보여주고 있다. 유선은 회전에 따른 상대속도를 기준으로 나타내었으므로 회전방향과는 반대방향으로 나타난다. 따라서 로터 뒷면의 팁부분에서 형성된 유동(F5)은 노즐의 허브측에서 분사되어진 유동(F1)이 스캘럽부분에서 압력면으로 진행한 유동(F2)과 합하여져 와류를 형성하고 있음을 알 수 있다. 반면에 노즐의 허브측에서 분사된 유동(F1) 중에서 흡입면으로 진행한 유동의 일부는 뒷면의 와류(F3)를 거쳐서 흡입면으로 진행하는 유동이 있으며, 일부는 뒷면 아래부분의 유동과 함께 압력면으로 빠져나가는 유동(F4)이 있다.

      
        
        

        Fig. 14 
				
        

        
          Streamlines on the back face of the A-type
        
        

        

      

      Fig. 15는 노즐에서 분사되는 작동유체의 유선을 보여주고 있는데, 기본적으로 Fig. 12에서 보여준 팁간극에서 유동과 Fig. 13에서 보여준 뒷면에서 형성된 유동들이 합쳐져 나타나는 유동이다. 따라서 부분적으로 뒷면에서 형성된 와류가 다소 강한 A-type의 유동이 다소 큰 와류를 압력면의 상부에서 보이고, C-type에서는 이 와류가 완화되었다가 D-type에서 다시 증가함을 보이고 있다.

      
        
        

        Fig. 15 
				
        

        
          Streamlines within the rotor, A-type, C-type and D-type from left
        
        

        

      

      Fig 16에서 보여주는 것은 로터 출구에서의 엔트로피 변화에 대한 결과를 보여주고 있는데, 흡입면 상부에서의 손실은 팁간극의 유동과 쉬라우드 근처에서 형성된 주유동의 와류에 의하여 형성된 것이다. 그리고 흡입면의 중간에 형성되는 손실은 Fig. 14에서 보여주는 F3 유동에 의한 것이며, 압력면 상부에서의 손실영역은 Fig. 14의 F2 유동과 관련이 있음을 알 수 있다. 따라서 로터 출구에서의 엔트로피 분포도에서 효율이 가장 좋은 C-type 로터에서 엔트로피 분포가 가장 낮은 값을 보여주고 있다.

      
        
        

        Fig. 16 
				
        

        
          Entropy contours at the rotor exit, A-type, C-type and D-type from left
        
        

        

      

      로터 뒷면에서의 유동과 혼합된 주유동에서의 미세한 차이는 블레이드의 회전력에 차이를 만들게 되었는데, 이를 Fig. 17의 블레이드 압력면에서의 정압력 분포선도로부터 확인할 수 있다. 가장 높은 효율을 보인 C-type의 블레이드에서는 가장 높은 정압력의 값을 보이고 있으며, D-type으로 가면서 다시 정압력의 분포가 낮은 값을 바뀌어지고 있음을 알 수 있다.

      
        
        

        Fig. 17 
				
        

        
          Static pressure contours on the pressure surface of blade, A-type, C-type and D-type from left
        
        

        

      

      Fig. 18은 로터의 뒷면 간극의 중간 평면에서의 유선을 보여주고 있는데 A-type의 경우는 스캘럽의 각도(β)가 0도 이므로 노즐의 허브측에서 분사된 유동(F1; Fig. 14참조)이 스캘럽의 형상에 의하여 와류를(F2) 만들기 쉬운 구조이며 이 유동이 F5의 유동과 함께 와류를 형성하여 하류로 진행된다. 반면에 효율이 좋은 C-type에서는 분사된 유동(F1)이 스캘럽의 각도에 의하여 하류로 빠져나가기 좋은 구조이므로 분사된 유동은 와류(F3)의 형성에 도움을 주며, 반대로 와류(F2)의 형성에는 약한 영향을 미치고 있다. 스캘럽의 각도를 D-type과 같이 더 많은 형성한 경우에는 분사된 유동이 하류로 진행하기가 때문에 흡입면에 의한 와류(F3)의 세기가 약하여지고, 이로 인하여 압력면에 의한 와류(F2)의 세기가 증가하게 된다. 이러한 차이로 인하여 효율적인 스캘럽의 각도가 있음을 알 수 있다.

      
        
        

        Fig. 18 
				
        

        
          Streamlines on the center plane of rotor back face, A-type, C-type and D-type from left
        
        

        

      

      Fig. 19는 로터 뒷면에서의 정압력분포를 보여주고 있다. 축추력에 미치는 영향이 가장 큰 부분이므로 여기에서의 압력 변화는 축추력에 영향을 미치게 된다. 뒷면에서의 압력은 스캘럽 각도에 의하여 영향을 받음을 알 수 있다. 비록 압력의 차이는 크지 않지만, D-type 의 경우 스캘럽 각도가 가장 크므로 노즐의 허브측에서 분사된 유동이 스캘럽의 형상을 따라서 쉽게 하류로 진행되는 구조를 갖고 있으므로 뒷면에 미치는 압력의 영향이 적은 것을 알 수 있다. 아울러 로터 중앙부의 낮은 압력은 원심력으로 인하여 형성된 압력감소임을 알 수 있다.

      
        
        

        Fig. 19 
				
        

        
          Static on the back face of rotor, A-type and D-type from left
        
        

        

      

      Fig. 20에서 보여주는 것과 같이 스캘럽에 의하여 뒷면의 면적은 36.2% 감소하였으며, 로터의 전체 축추력은 50% 정도 감소를 하였음을 보여주고 있다. 아울러 스캘럽의 형상에 따라 추가적인 축추력의 감소가 달성되고 있음을 알 수 있다. 스캘럽을 하지 않은 경우에 비하여 스캘럽을 함으로써 로터의 질량은 6% 감소하였으며, 극관성모멘트는 17% 감소하였다.
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          Axial thrust and back face area
        
        

        

      

    

    

  
    
      5. 결	론
      본 연구에서 구심터빈의 스캘럽 형상변화에 따른 효율 변화에 대한 연구를 수행하였다. 스캘럽의 각도를 0o 기준으로 15o, 30o, 40o의 변화를 주었을 경우에 30o인 스캘럽의 각도를 갖는 C-type 로터에서 효율은 증가하다가 스캘럽의 각도가 40o까지 증대한 경우에는 효율이 감소하는 추세로 변경되었다. 따라서 스캘럽의 증대에 따라 로터 내부에서의 유동이 충분히 블레이드에 부하를 주지 못하는 현상이 발생됨을 알 수 있었으므로 최적의 각도를 형성하여야함을 알 수 있었다. 비록 스캘럽의 형상변화에 따라 효율의 증가는 1% 수준의 낮은 값을 보여 주었으나, 스캘럽으로 인하여 스캘럽을 하지 않은 경우에 비히여 축추력은 50% 수준의 감소와 극관성모멘트는 27%의 감소를 달성할 수 있었다. 하지만 이 결과값들은 로터에서 형성되는 뒷면의 간극의 영향을 많이 받게 되었으므로, 차후 이들 값의 변화에 대한 연구를 수행할 필요가 있다.
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