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            초록
          
        

        
          In this study, an absolute flow angle was numerically assigned to the inlet of an axial pump in order to predict its performance and internal flow field prior to the design process of an inlet guide vane. The finite volume method, which is an approximate analysis method based on the three-dimensional Reynolds-averaged Navier-Stokes (RANS) equation, was applied for discretization of governing equations. The shear stress transport (SST) model was used as the turbulence model and the hexahedral grid system was selected as the appropriate number of nodes through the grid dependency test. The change in the performance curve and internal flow field was found with respect to the difference in the absolute flow angle at the impeller inlet. When installing a variable inlet guide vane of an axial flow pump, an efficient operation plan by adjusting the angle of an inlet guide vane might be established with the results of this study.
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      1. 서 론
      기계적 에너지를 이용하여 유체의 운동 에너지를 상승시키는 유체기계의 일종인 축류펌프는 원심 또는 사류펌프에 비해 비교적 저양정을 발생시키는 특성을 가지며, 유체의 대용량 이송에 적합하여 급수, 배수 및 하수처리장 등에서 주로 이용되고 있다. 축류펌프의 구성은 일반적으로 입구 안내깃(inlet guide vane)과 벨마우스(bell mouth)를 포함하는 형태의 흡입 케이싱, 프로펠러 깃 형태의 임펠러(impeller) 및 정압 회복을 위한 출구 안내깃(diffuser vane; DV) 등으로 이루어져 있다. 여기서 입구 안내깃은 임펠러 날개 입구에서 절대 유동각에 변화를 줄 수 있는 요소로서, 수요 변화가 잦은 현장에서 펌프의 효율적인 운용에 기여한다. 일반적으로 축류펌프를 적용하는 현장의 경우 유체의 대용량 이송을 필요로 하나, 상황에 따라 유연하게 운영을 하지 않기 때문에 필요 이상의 전력을 소모하는 경우가 많다. 이 경우 입구 안내깃의 역할은 매우 중요하다. 즉, 입구 안내깃으로 인한 절대 유동각의 부여는 입사각에 영향을 미치며, 이는 곧 펌프의 성능 특성에 변화를 주어 수요 변화에 대응할 수 있는 제어를 이룬다. 결과적으로 입구 안내깃은 펌프의 성능을 결정할 수 있는 요소이며, 따라서 그 가변형 구조는 필수적인 것으로 사료된다.

      펌프의 입구 안내깃에 관한 선행연구는 활발하다. Chan 등(1)은 입구 안내깃을 설치함에 따라 펌프 내의 유동 상태와 전단 응력에 미치는 영향에 대해 연구를 하였다. Kaya 등(2) 및 Kim 등(3)은 축류펌프의 입구 안내깃 설치 유무에 따라 펌프 성능변화를 실험적인 방법으로 증명하였고, 입구 안내깃 두께가 펌프의 성능에 미치는 영향을 분석하였다. Yang 등(4)은 펌프 내부에서 설치된 가변형 입구 안내깃의 각도에 따라 성능 곡선 및 최고효율점 변화에 관한 수치적 분석을 수행하였다. 언급된 연구 결과에 따르면 축류펌프 내부 구성품 중 하나인 입구 안내깃 설치 유무 및 각도 등이 내부 유동특성 변화에 영향을 미치는 것을 알 수 있고, 깃 각도에 따른 와류(swirl) 발생 및 최고효율점 변화에 미치는 영향에 관한 고찰이 가능하다. 한편, Choi 등(5)은 유체기계의 효율적인 운전의 측면에서 최적가변운전을 제안하기도 하였으며, Draghici 등(6)은 부하 변동에 따라 펌프의 회전수 조절을 통한 에너지 소비 저감을 분석하였다. 또한 Ahmed 등(7) 및 Junaidi 등(8)은 입구 안내깃 설치 유무에 따라 펌프의 효율성 향상 및 내부 유동특성을 분석하였다.

      반면 이들은 모두 입구 안내깃이 실제로 설치된 후의 시점을 기준으로 두었다. 따라서 입구 안내깃의 설계 시점에서 펌프의 성능 및 내부 유동 특성을 예측하는 것에 대한 시도가 필요하며, 이는 설계 및 시제품 제작에 대한 소요 시간과 시행착오로 인한 시제품의 반복 생산에 대한 경제적 손해 등을 최소화하는데 기여할 수 있다.

      본 연구에서는 입구 안내깃 후단에 발생하는 선회유동 rotating flow)을 수치적 모사를 통해 펌프 입구부에 절대 유동각으로 부여하여 성능 및 내부 유동을 예측하였다. 이를 통해 세부 설계 및 생산 공정 과정에서 발생되는 손실을 예방할 수 있다. 펌프의 설계 과정에서 가변형 입구 안내깃과 이를 통해 에너지 저감을 위한 효율적인 운영 방안에 대한 체계적인 연구는 아직 찾아보기 어렵다. 따라서 본 연구에서는 축류펌프의 가변형 입구 안내깃 후단 선회유동을 수치적으로 모사하여 성능 및 내부 유동장을 분석하였고, 이를 바탕으로 효율적인 펌프 운영 방안에 대해 연구하였다.

    

    

  
    
      2. 연구대상 및 범위
      
        2.1 축류펌프 사양
        본 연구에서 사용된 축류펌프 모델의 내부 구성품은 입구 케이싱을 지지하면서 임펠러 내부로 불순물의 유입을 차단함과 동시에 저유량 영역에서 임펠러 날개 입사각 증가에 기인하여 깃 선단(leading edge)에 형성되는 박리(separation)및 선회실속(rotating stall)을 방지할 수 있는 와류방지판(de-swirler), 유체의 압력을 상승시키는 임펠러(impeller) 및 정압을 회복 시켜주는 출구 안내깃(diffuser vane; DV)으로 구성되어있으며, 그 자오면 시점을 Fig. 1에 나타내었다. 설계사양과 관련한 자세한 사항은 Table 1에 나타나 있으며, 비속도는 식 (1)을 통해 계산하였다. 유량, 전양정 및 축동력 은 식 (2), (3) 및 (4)를 기반으로 하여 무차원화하였다.
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          Fig. 1 
				
          

          
            Meridional plane of axial flow pump model
          
          

          

        

        
          Table 1 
				
          

          
            Specification of axial flow pump model
          
          

        

        
          
            
              	Specification
              	Value
            

          
          
            	Specific speed (Ns)
            	2.94
          

          
            	Flow coefficient (Φ)
            	0.249
          

          
            	Head coefficient (Ψ)
            	0.239
          

          
            	Shaft power coefficient (λ)
            	0.079
          

          
            	Rotational speed [rpm]
            	2,560
          

          
            	Impeller dimeter [mm]
            	185
          

          
            	Number of de-swirlers
            	4
          

          
            	Number of impeller blades
            	4
          

          
            	Number of diffuser vanes
            	7
          

        

        

        여기서 Q, H, L은 유량, 전양정 및 축동력을 의미하며 단위는 각각 m3/s, m 및 W 이다. ω, g, Cm2, u2, ρ 및 A는 각각 각속도, 중력가속도, 자오면 성분의 임펠러 출구부 절대속도, 임펠러 출구부 회전속도, 밀도 및 단위면적을 나타내며 단위는 각각 rad/s, m/s2, m/s, m/s, kg/m3 및 m2이다.

      

      
        2.2 안내깃 모사
        Fig. 2는 임펠러 입구 부분에서의 속도 삼각형 개략도를 나타낸 것이다. 각 벡터(vector)에 대하여, c, u 및 w는 절대속도, 회전속도 및 상대속도이다. 유량과 회전수가 동일한 조건에서 입구 안내깃이 적용되지 않은 경우를 실선(검정)으로 이해하면 입구 안내깃이 적용되는 경우는 점선(주황)으로 도식될 수 있다. 본 연구에서는 입구 안내깃이 실제로 적용되기 전에 그 영향성을 예측하기 위해 펌프 입구부에 유동각을 부여하였다. 임펠러의 회전방향으로 각각 0, 5, 15, 25, 35 및 45°의 유동각이 부여되었으며, 여기서 유동각은 절대 유동각(α)이고 각도 기준은 축방향이다. 상기의 입구부 절대 유동각은 후술되는 수치해석 영역의 입구에 부여되었다.

        
          
          

          Fig. 2 
				
          

          
            Velocity triangle at impeller inlet (schematic)
          
          

          

        

      

    

    

  
    
      3. 수치해석 방법
      
        3.1 수치해석 영역 및 격자계
        본 연구의 수치해석 영역은 Fig. 3에 나타내었다. 기본 모델은 좌로부터 우로 유동 방향에 따라 입구부, 와류방지판, 임펠러, 출구 안내깃 및 출구부로 이루어져있으며, 여기서 오직 임펠러만이 회전부에 해당한다. 그러나 본 연구는 첫째로 입구부 절대 유동각 변화에 따른 영향성을 분석하기 위함이며, 둘째로 추후 입구 안내깃이 와류방지판의 위치에 구비될 것이므로, 입구부 절대 유동각 변화에 따른 영향성 분석 시 와류방지판에 해당하는 형상을 제외하여 수치해석 영역을 단순화하였다. 단순화 모델은 내부 구성품인 와류방지판을 배제한 후 임펠러 입구와 동일한 직경으로 유로를 연장한 것이며, 이때 수치해석 영역의 전체 축방향 길이는 단순화 전과 동일하게 유지하였다. 입⋅출구부는 수치적 수렴성을 고려하여 직경의 4배에 해당하는 길이를 갖도록 연장하였다. 기본 모델의 단순화에 따른 영향성은 3.3절에서 후술된다.

        
          
          

          Fig. 3 
				
          

          
            Computational domain of axial flow pump model
          
          

          

        

        수치해석에 사용된 격자계는 Fig. 4에 나타낸 바와 같이 육면체 정렬 격자계로 구성되었으며 선행연구(9)에서 제시한 Grid Convergence Index(GCI) 방법으로 검증하였다.

        
          
          

          Fig. 4 
				
          

          
            Geometry and grid system of axial flow pump model
          
          

          

        

        Fig. 5는 Fig. 3의 기본 모델에 대한 격자계 검증 결과를 나타내며, 설계 유량점에서 총 3개의 관찰된 격자에 대해 효율 및 전양정의 수치해석적 오류를 비교하였다. 이때 효율은 N1에 해당하는 격자계로부터 수행된 수치해석 값으로 표준화하였다. 약 2.68⨯106의 수를 갖는 최적 격자계(N1)에 대한 GCIfine21 값은 약 0.0043으로 나타났고, 이 값은 선행연구(9)가 제시하는 격자계에 대한 수렴 기준을 만족한다. 따라서 본 연구에서는 N1의 격자계를 적용하였다.

        
          
          

          Fig. 5 
				
          

          
            Comparisons of total efficiency and total head with observed numerical grids of base model
          
          

          

        

      

      
        3.2 수치해석 기법 및 난류모델
        본 연구의 대상인 축류펌프에 적용된 수치해석 방법은 아래에 서술된 바와 같다. 상용 소프트웨어인 ANSYS CFX 19.2(10)를 기반으로 난류 해석을 위한 3차원 정상 RANS 방정식이 적용되었고, 이산화는 유한 체적 기법에 기반한다. 입구 및 출구 조건은 전압력 및 유량 조건으로 설정하였으며, 계산시간을 단축하고 수렴기준을 향상시키기 위해 단일 통로(one-passage) 영역의 회전방향에 주기적인 조건을 적용하였다. 고정자와 고정자 사이에는 Frozen rotor, 회전자와 고정자 사이는 Stage average 기법을 적용하였다. 작동유체는 등온(25 °C)의 물이다. 난류 모델은 유동 박리현상을 정밀하게 파악하기 위해 Shear Stress Transport(SST) 모델(11)이 사용되었고, 벽에는 미끄럼 방지 및 자동 벽함수가 부여되었다. 시뮬레이션에는 32코어 듀얼 프로세서 Xeon (2.8GHz) 중앙 처리장치를 사용하였고, 하나의 시뮬레이션에 대한 계산처리에는 약 5시간이 소요되었다.

      

      
        3.3 수치해석 검증
        Fig. 6은 기본 및 단순화 모델의 수치해석 결과와 기본 모델에 대한 성능시험 결과에 대한 성능곡선을 나타낸다. 기본 모델에 대한 각 결과로부터, 수치해석 및 성능시험 결과는 대체로 유사한 경향을 보인다. 특히 유량계수 약 0.12 및 0.21에서 성능곡선상 변곡점이 공통적으로 확인되었다. 한편 기본 및 단순화 모델의 각 수치해석 결과는 설계 유량점 근처와 고유량 영역에서 거의 같은 예측을 보이나 저유량 영역에서 유의미한 차이가 있었다. 그 차이는 특히 성능곡선이 양의 기울기를 형성하는 유량 영역, 즉 유량계수 약 0.2 이하에서 두드러지며, 이는 와류방지판이 저유량 영역에서 성능에 영향을 미치고 있음을 암시하는 결과이다. 성능곡선이 양의 기울기를 형성하는 유량 영역은 펌프의 새들(saddle) 현상에 기인하는 것으로서 입사각 증가에 따라 형성되는 박리 및 선회실속 등의 불안정 유동 현상이 펌프의 성능을 저하시키는 것으로 이해되어진다. 이와 관련한 선행연구(12)에 따르면, 상기의 불안정 유동 현상 등이 유체기계의 입구부에 형성되는 경우 본 연구의 와류방지판과 흡사한 구조를 갖는 실속방지휜(anti-stall fin; ASF)이 그 성능과 안정성을 개선할 수 있는 것으로 보고된 바 있으며, 따라서 본 연구의 와류방지판 역시 저유량 영역에서 불안정 유동 현상 등을 일부분 억제할 수 있었던 것으로 분석될 수 있다.

        
          
          

          Fig. 6 
				
          

          
            Comparisons of numerical and expeimental results
          
          

          

        

        본 연구에서 입구부 절대 유동각에 따른 영향성 분석은 Fig. 3의 단순화 모델을 기준으로 하므로 후술되는 결과가 포함하는 성능곡선은 새들 영역과 같은 저유량 영역에서 다소 낮은 예측을 보일 수 있다. 그럼에도 불구하고 새들 영역은 펌프를 실제로 운용하는 경우 고려되어지는 영역이 아니며 유량계수 약 0.21 지점의 변곡점 예측이 대체로 일치하므로, 단순화 모델을 기준으로 분석을 수행하는 것에 무리가 없을 것으로 보인다.

      

    

    

  
    
      4. 결 과
      
        4.1 성능곡선
        본 연구에서 해석 대상으로 선정한 단순화 모델을 기준으로 입구부 절대 유동각 변화에 따라 성능곡선을 비교하였다. Fig. 7은 각 입구부 절대 유동각에 따른 (a) 전양정, (b) 효율및 (c) 축동력에 대한 성능곡선이다. 각 성능곡선에서 최고 효율 지점은 사각 기호(square symbol)로 나타내었다. 전양정에 대한 성능곡선으로부터, 절대 유동각이 0°로부터 점차 증가할수록 설계 유량점 포함 전체 유량 영역에서 성능은 점차 감소했다. 설계 유량점을 기준으로 0°의 경우에 입사각 증가에 기인하는 양의 기울기는 유량계수 약 0.2 이하부터 확인되었고, 이는 절대 유동각이 증가할수록 점차 낮은 유량점부터 형성되다가 25° 이상의 절대 유동각이 부여되는 경우부터 더 이상 관찰되지 않았다. 반면 양의 기울기의 형성으로부터 야기되는 가장 깊은 새들(saddle)점은 유량계수 약 0.1에서 관찰되었고, 이는 절대 유동각에 따라 영향을 거의 받지 않았다. 양의 기울기 및 새들 영역을 제외하고 펌프가 실제 운용되어질 수 있는 운전 유량 영역은 대체로 절대 유동각이 부여되지 않을수록 넓었고, 이는 절대 유동각 증가에 따라 점차 감소하였다. 여기서 절대 유동각 25∼45°의 경우 운전 유량 영역은 유량계수 약 0.18 이상인 것으로 고려할 수 있다.

        
          
          

          Fig. 7 
				
          

          
            Performance curve at each inflow angle (simplified model)
          
          

          

        

        절대 유동각 변화에 따른 효율 곡선을 보면 최고효율점의 이동이 현저히 확인된다. 절대 유동각이 증가함에 따라서 최고효율점에 해당하는 유량점이 감소하는 것을 확인할 수 있다. 또한 절대 유동각이 증가할수록 최고효율점에 해당하는 효율의 절대값 역시 감소하였다. 효율 곡선의 변화는 전반적으로 저유량 영역보다 고유량 영역에서 두드러지는 경향이었다. 한편 축동력 곡선은 전양정에 관한 경향과 거의 흡사했다.

        절대 유동각이 증가함에 따라 최고효율점에서의 작동유량, 전양정 및 축동력이 감소하는 것을 알 수 있다. 결과로부터, 절대 유동각은 최고효율점, 전양정 및 축동력에 영향을 미치고, 0°에서 45°까지 유동각이 증가할 때 최고효율점에서 표준화된 유량계수는 약 0.358 감소되고, 이는 최고효율점에서의 유량계수와 설계 유량점에서의 유량계수를 사용하여 표준화하였다. 즉, 추후 축류펌프에 가변형 입구 안내깃을 설치하는 경우 유입되는 유량에 따라 각도를 변경함으로써 불필요하게 소모되는 축동력을 감소시켜 효과적인 펌프운용이 가능할 것으로 판단된다.

      

      
        4.2 내부 유동장
        Figs. 8, 9, 10 및 11은 입구부 절대 유동각이 0°인 경우 유량에 따른 내부 유동장 분포를 정량 및 정성적인 방법으로 나타낸 것이다. 먼저 Fig. 8은 수치해석 영역의 입구에서 출구까지 압력 상승 곡선이고, ΨT 및 Ψs는 전압 및 정압에서의 압력계수를 나타낸다. 유량이 감소함에 따라 임펠러 입구에서 전압의 급격한 상승이 뚜렷하다. 이는 동압의 증가에 기인하며 즉, 축류펌프가 저유량 영역에서 작동하는 경우 입사각 증가에 따른 유동 박리로 인한 현상인 것으로 이해할 수 있다. 임펠러를 통과하는 동안 전압은 유량이 감소할수록 대체로 더 높은 상승 폭을 보이나 임펠러 이후의 출구 안내깃을 거치는 동안 감소하였으며 그 폭은 유량이 감소할수록 더 현저한 경향을 보였다. 특히 유량계수 약 0.11의 경우 정압은 출구 안내깃 영역을 통과하는 동안 적절히 회복되지 못하였다. Fig. 8의 경향은 그 자오면 시점에서의 전압 및 정압 분포를 나타낸 Fig. 9에서 동일하게 확인되며, 허브(hub) 보다는 쉬라우드(shroud) 부근에서 지배적인 영향을 받는 것으로 보인다.

        
          
          

          Fig. 8 
				
          

          
            Pressure rise distribution at the inflow angle of 0°
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 9 
				
          

          
            Pressure contour on meridional plane at the inflow angle 0°
          
          

          

        

        Fig. 10은 절대 유동각이 0°인 경우 각 스팬(span)에서 유량에 따른 유속 분포이며, 속도 등고선(velocity contour)과 벡터로서 나타내었다. 먼저 쉬라우드 스팬을 기준으로, 설계 유량점으로부터 유량 감소에 따른 유동장 분포의 변화는 현저하다. 유량이 점차 감소함에 따라 임펠러 깃 선단(leading edge)에서 박리는 더욱 뚜렷하게 형성되었고, 특히 유량계수 약 0.11에서 이는 임펠러 전단에서 회전방향과 동일한 방향성을 갖는 선회실속을, 임펠러 후단의 출구 안내깃에서 재순환 유동을 각각 야기하였다. 여기서 유량계수 약 0.11, 0.18 및 0.24는 유량과 양정에 관한 성능곡선상에서 각각 가장 깊은 새들점, 양의 기울기가 시작되는 유량점, 그리고 설계 유량점에 해당한다. 따라서 새들과 같은 성능저하의 원인을 박리, 선회실속 및 재부착 유동 등에 둘 수 있으며, 이에 해당하는 유량 영역은 축류펌프 운용 시 회피되어야 한다. 한편 저유량 영역에서 확인되었던 내부 유동장의 불안정 특성은 쉬라우드 스팬에서 가장 두드러지며 허브 스팬을 향할수록 완화되는 경향이 있으나, 출구 안내깃 유로의 저속 영역은 허브 스팬에서 가장 넓게 확인되었다.

        
          
          

          Fig. 10 
				
          

          
            Velocity contour and vector on each span at the inflow angle 0°
          
          

          

        

        Fig. 11은 절대 유동각이 0°인 경우 각 유량에 대한 3차원 유동 흐름을 나타낸 것이다. 설계 유량점에서 유동은 안정적으로 보이는 반면, 유량계수 0.18에서 날개의 흡입면에 유동 박리가 관찰되며 유량계수 0.11에서는 날개 입구부 및 출구 안내깃 후단에 선회유동이 확인되었다. 유량계수 0.11은 새들 영역에서 운전되고 있고, 이에따라 출구 안내깃 주위로 재순환유동이 발생하기 때문이다. 재순환유동은 쉬라우드 근처에 분포하였으며 원주를 따르는 방향성을 갖고 있었다.

        
          
          

          Fig. 11 
				
          

          
            Internal flow pattern at the inflow angle 0°
          
          

          

        

        특히 출구 안내깃 후단에서의 선회 유동은 저유량 영역에서 관찰될 수 있는 현상이다(13). Fig. 12는 Fig. 10과 동일한 시점을 기준으로 입구부 절대 유동각이 0, 15 및 35°인 경우 최고효율점에서의 유속 분포이다. 최고효율점에서는 절대 유동각과 작동유량에 관계없이 허브, 미드(mid) 및 쉬라우드 스팬에서 내부 유속 분포가 유사했다. 또한 Fig. 10에서 설계 유량점 대비 유량이 감소할 수록 입사각 증가에 따른 박리 등 불안정 현상이 심화되었으나, 이는 절대 유동각을 부여함으로써 각 최고효율점에서 더 이상 확인하기 어려웠다. 각 절대 유동각의 최고효율점에서 유량의 감소는 다시 입사각의 증가를 야기하므로 펌프 운용 시 별도의 주의를 요하는 반면, 목표 양정 및 작동유량을 만족하는 범위에서 절대 유동각을 부여하는 것은 불필요한 동력 소비를 예방함과 동시에 안정적인 운용을 위한 대책으로 이해될 수 있다. 한편 입구 유동각 0°의 경우 최고효율점에서 유속 분포는 대체로 Fig. 10의 경향과 유사하며, 이는 본 연구의 축류펌프 설계에 대한 타당성을 의미한다.

        
          
          

          Fig. 12 
				
          

          
            Velocity contour and vector on each span at the inflow angle 0, 15, and 35°
          
          

          

        

      

    

    

  
    
      5. 결 론
      본 연구에서는 축류펌프의 입구 안내깃에 대한 실제 적용 전 성능예측을 목표로 수치해석상 입구부에 절대 유동각을 부여하였으며, 이에 따른 성능 및 내부 유동장 분석을 수행하였다. 결과는 다음과 같이 요약될 수 있다.

      
        	1) 입구부 절대 유동각이 증가할수록 양정, 축동력 및 작동유량 범위가 감소하며, 최고효율점은 0°에서 45°까지 유동각이 변화하는 경우 유량계수가 약 0.358 감소된다.


        	2) 본 연구의 성능곡선 및 내부 유동장 분석 결과를 참조하여 실제 유입되는 유량에 따라 가변형 입구 안내깃의 각도 조절을 통해 효율적이고 안정적인 운영 방안을 수립할 수 있다.


        	3) 본 연구에서는 입구부 형상을 단순화하였으므로 추후 입구 안내깃이 실제로 적용되는 경우에 임펠러 입구에서 절대 유동각 분포가 균일하지 않을 수 있으며, 이에 대한 추가적인 고찰이 요구된다.
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