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            Abstract
          
        

        
          Centrifugal pump consists of a axis, a impeller and a spiral casing. The impeller is the most important component in centrifugal pump. But to minimize flow loss in discharge passage including spiral casing, the shape of spiral casing is very important also. So, to investigate the effect of shape of the spiral casing on performance curve of pump, the characteristics of spiral casing were studied through numerical analysis for centrifugal pump used on industry field. From the results the rectangular model was showed more loss than the others because of asymmetric flow field.
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      1. 서  론
      
			오늘날 에너지는 인간생활의 풍요로움, 산업에 기초한 국가 경쟁력 나아가 인류생존에 까지 큰 영향을 미치고 있다. 따라서 모든 분야에서 에너지의 효율적인 사용은 매우 중요한 문제라 하겠다.
			

      
			원심펌프는 기계적 에너지를 작동유체에 전달하는 에너지 변환 장치로서 장치산업 및 플랜트산업 등 산업 전반에 걸쳐 사용되는 기본 장치이며 우리 일상에서도 널리 이용되고 있다. 기본 장치로서 광범위하게 사용되는 원심펌프의 성능향상은 막대한 에너지 사용이라는 측면에서 에너지의 효율적인 절약에 크게 기여할 것이다.
			

      
			원심펌프는 축, 임펠러 그리고 스파이럴 케이싱(이하 케이싱)으로 구성되어 있다. 지금까지 많은 연구들이 구성요소의 핵심인 임펠러에 집중되어 왔다. 반면에 유체 유출 통로인 케이싱에 대한 연구는 상대적으로 소홀히 되었으나 원심펌프의 진일보된 성능향상이라는 측면에서는 케이싱 내 유동에 직접적인 영향을 주는 케이싱 형상에 대한 연구가 반드시 뒷받침되어야 한다.
			

      
			지금까지 케이싱에 대한 연구를 살펴보면 Van den Braembussche는 케이싱 내부유동의 손실 메커니즘 및 케이싱의 성능평가를 위한 파라미터를 제시하였다.(1) Marc Gugau는 과도(transient)기법을 사용하여 임펠러와 스파이럴 케이싱 경계면에서 반경방향, 원주방향 속도 및 정압분포를 분석하였으며(2) 임펠러와 스파이럴 케이싱 경계면에서 유동현상에 관한 연구도 있다.(3~5) Kim과 Baek은 스파이럴 케이싱의 입구 높이가 성능변화에 미치는 영향에 대해 연구하였으며(6) Yang and Kong은 스파이럴 케이싱 목의 넓이가 효율에 미치는 영향을 조사하였고(7)스파이럴 케이싱 표면 거칠기가 성능에 미치는 연구(8) 등도 있다. 스파이럴 케이싱의 단면모양에 대한 연구로는 Mishina와 Gyobu에 의한 원형, 정사각형, 직사각형 단면에서 전 수두의 손실에 대해 연구하였고(9) Ayder는 직사각형 보다 타원형이 더 효율적이며(10) Lee와 Choi는 사각단면에서의 손실 메커니즘으로 임펠러 출구에서 허브와 쉬라우드에서의 속도 차이로 코너 부분에 2차유동의 발생에 대한 연구를 수행하였다.(11)

      
			본 연구에서는 스파이럴 케이싱의 단면형상변화가 성능곡선에 미치는 영향을 조사하기 위해 산업현장에서 사용되는 원심펌프를 모델로 수치해석을 수행하여 스파이럴 케이싱의 특성을 파악하였다.
			

    

    

  
    
      2. 수치해석
      
        2.1. 모델과 격자
        
					본 연구에 사용된 계산모델은 산업현장에서 사용되고 있는 단단 스파이럴 볼류트 원심펌프로서 임펠라는 6개의 깃으로 구성되어 있으며 Fig. 1은 구성요소인 임페라 및 케이싱 그리고 전모델(full model)의 계산격자의 개략도이다. 설계조건은 회전속도 1750rpm, 유량 66m3/h, 수두 32m이다. 계산시간의 불리함에도 불구하고 완전한 형상의 원심펌프를 모델로 선택한 이유는 스파이럴 케이싱의 비대칭으로 임펠러 내부의 각 깃에 형성되는 상이한 유동장이 케이싱 유동에 다시 영향을 주는 현상을 정확히 파악하기 위해서다.
					

        

        
          
          

          Fig. 1 
				
          

          
            Geometry and grid of centrifugal pump
          
          

          

        

        

        
          
          

          Fig. 2 
				
          

          
             Comparison between the performance curves of experimental and numerical analysis
          
          

          

        

        

        
          Table 1 
				
          

          
            Total head comparison for experimental and numerical analysis
          
          

        

        
          
            	Flow(m3/h)
            	0
            	18
            	34
            	50
            	66
            	82
          

          
            	Exp.(m)
            	37.4
            	-
            	-
            	34.5
            	32.0
            	27.0
          

          
            	Num(m)
            	37.2
            	38.6
            	37.7
            	35.7
            	32.1
            	26.6
          

          
            	Error(%)
            	2.11
            	-
            	-
            	3.48
            	0.31
            	1.48
          

        

        

        
					임펠러 및 스파이럴 케이싱에 있어서 형상구현은 각각 ANSYS Blade Editor 및 캐드(CAD)를 사용하였고 각각의 격자는 ANSYS Turbo-Grid로 육면체(Hexahedron) 격자를 그리고 ANSYS ICEM-CFD로 사면체(Tetrahedron) 격자를 생성하였다. 그 결과 임펠러 깃은 한 개당 200,000개, 스파이럴 케이싱 2,500,000개 그리고 실험조건과 유사한 입, 출구의 파이프에서 각각 150,000개의 격자가 사용되어 총 4,000,000개의 격자가 사용되었다. 또한 수치해석의 정확도를 높이기 위하여 모든 벽면으로부터 10개 층의 격자에서 y+를 1 이하로 설정하였다.
					

        
					본 연구에 사용되는 수치해석의 신뢰도를 확인하기 위하여 수치해석 결과를 제작사에서 제시한 실험값과 비교하여 Fig. 2와 Table 1에 나타내었다. 표에서 최대오차가 3.5% 미만이므로 수치해석 결과를 신뢰할 수 있는 수준으로 평가하였다.
					

        Fig. 1(b)의 오른쪽 그림은 스파이럴 케이싱 단면형상의 변화에 대한 개략도이며 목에서 단면 모양이 다른 세 가지 경우를 제시하고 있다. 기본모델인 기준모델은 사다리꼴의 단면형태이며 다른 두 가지 모델은 기준모델의 단면적과 케이싱 높이가 같으면서 모양을 원형 및 사각형으로 변화시킨 형태이다. 
					

      

      
        2.2. 수치해석 방법
        
					수치해석은 ANSYS CFX 13을 사용하여 수행하였다. 경계조건은 입구에 대기압, 출구에 질량유량을 주었으며 계산유량은 성능곡선의 전 영역을 6가지(0m3/h, 18m3/h, 34m3/h, 50m3/h, 66m3/h, 82m3/h)로 변화시켰다. 이 때 성능곡선의 수두계산은 파이프의 입, 출구가 아니고 임펠러 입구, 스파이럴 케이싱 출구에서 이루어졌다. 작동유체는 물을 사용하였으며 난류모델은 벽면의 유동박리에 비교적 정확한 SST(Shear Stress Transport)를 사용하였다. 실제 임펠러가 회전하면서 내부 유동이 변화과정을 관찰하기 위해 임펠러와 스파이럴 케이싱 경계면에 Transient Rotor Stator기법을 적용하였다. 이 때 시간간격(time step)은 2.857×10-4이고 총 계산시간은 0.3425s이며 각각 임펠러가 3˚ 회전시간 및 10 회전 시간을 의미한다. 또한 수렴조건으로 나머지(residual)값을 1×10-4 그리고 최대 반복계산 횟수를 100회로 설정하였다. 이렇게 설정한 이유는 1×10-5 및 100회 이상으로부터 얻어진 결과와 차이가 없었기 때문이다. 
					

        Fig. 3는 기준모델의 설계유량에서 Transient Rotor Stator 기법을 이용하여 수치해석을 수행하였을 때 임펠러의 10회전 동안 수두의 변화를 보여준다. 그림에서 60˚를 주기로 최대, 최소값이 나타나며 어느 정도 회전 후 파란색과 빨간색 같이 유사한 패턴이 나타난다. 앞으로 제시되는 특별히 언급하지 않는 값들은 측정패턴을 검토하여 반복패턴이 확인된 후의 한 개 패턴을 평균한 값들이다. 여기서 60˚ 주기로 수두가 완전히 동일하지 않는 이유는 다음에 설명하기로 한다.
					

        

        
          
          

          Fig. 3 
				
          

          
            The solution of transient analysis
          
          

          

        

      

    

    

  
    
      3. 결과 및 토의
      Fig. 2는 일반적인 원심펌프의 성능곡선으로 체절점으로 부터 우향 상승 및 하강곡선의 형태를 가진다. 스파이럴 케이싱은 임펠러에서 나온 유체가 외부로 방출되는 통로로서 이곳에서 발생하는 에너지 손실은 성능곡선에 큰 영향을 미친다. 따라서 스파이럴 케이싱의 형상은 펌프성능에 매우 중요한 요소이며 이러한 형상은 단면 크기 및 모양으로 대변될 수 있겠다. 본 연구에서는 단면 형상이 성능에 미치는 영향을 조사하고자 한다.
			

      

      
        
        

        Fig. 4 
				
        

        
          Total head curves according to cross-sectional shapes
        
        

        

      

      

      
        Table 2 
				
        

        
          Total head difference for 3 models
        
        

      

      
        
          	Flow(m3/h)
          	0
          	18
          	34
          	50
          	66
          	82
        

        
          	Standard(m)
          	37.2
          	38.6
          	37.7
          	35.7
          	32.1
          	26.6
        

        
          	Round(%)
          	0.3
          	0
          	0.5
          	-0.3
          	-0.6
          	-1.9
        

        
          	Rectangular(%)
          	-1.9
          	-4.4
          	-3.7
          	-7.3
          	0.31
          	-16.5
        

      

      

      Fig. 4는 케이싱 단면형상에 따른 성능곡선 형태를 보여주고 있으며 Table 2에 그 편차율을 수치화하여 제시하였다.
			

      
			그림에서 기준모델은 앞서 언급 하였듯이 우향 상승 및 하강곡선의 형태를 보이며 원형 모델도 이와 유사하다. 이는 Table 2에서도 확인할 수 있다. 한편 사각형 모델의 수두는 기준모델보다 낮으며 유량이 증가할수록 그 차가 커지며 곡선의 형태는 우향 하강을 보여준다. 결과적으로 기준모델과 원형모델은 차이가 없으며 사각형모델과는 분명한 차이를 보이고 있다.
			

      
			성능곡선의 특성에 차이가 없는 기준 모델 및 원형모델 그리고 뚜렷한 차이를 보이는 기준(혹은 원형)모델과 사각형 모델에 대하여 스파이럴 케이싱의 비대칭성이 역으로 깃 입구 직전 및 깃 출구 직후 즉, 깃의 직접적 영향이 없는 영역의 유동장에 미치는 영향을 알아보기 위해 설계유량(66m3/h)에서 이곳들의 전압분포를 Fig. 1(a)의 왼쪽 그림에 표시된 깃의 순서에 따라 Fig. 5(a),(b),(c)  및 Fig. 6(a),(b),(c)에 각각 제시하였다. 그림에서 가로의 ①∼⑥는 Fig. 1(a)의 깃의 순서이고 세로의 숫자는 깃의 한 피치 구간에서 15˚ 씩 회전을 의미하며 그림에서 0˚는 임펠러 깃이 section8과 맞닿는 경우를 나타낸다. 깃 입구 직전의 전연부분인 Fig. 5에서 기준모델은 (a), 원형모델은 (b), 사각형모델은 (c)이다. 세 모델 모두 깃의 회전에도 불구하고 깃 입구에서 전압분포의 모양은 비슷하지만 크기는 같지 않다. Fig. 5(a)의 0˚에서 보면 ⑤영역에서 제일 높은 값이 다른 영역의 제일 높은 값보다 분포면적이 현저히 적으며 다른 영역에서도 모양은 비슷하지만 분포의 크기는 서로 동일하지 않다. 이러한 분포형태는 깃의 회전에 따라 같이 회전한다. 그리고 이와 같은 현상은 모델에 관계없이 동일하게 나타난다. Fig. 5에서 세 모델은 한 피치 60˚ 구간만 보여주고 있지만 이러한 현상은 깃이 360˚ 즉, 1회전에 걸쳐 일어난다. 이것은 모델에 관계없이 케이싱의 비대칭성이 깃 입구 영역에 영향을 주고 있음을 확인할 수 있다. 한편 깃 출구 직 후 유동장인 Fig. 6에서는 깃의 위치에 따르는 분포의 유사성은 찾아볼 수 없고 또 입구처럼 회전에 따르는 분포의 회전도 혀 근처의 복잡한 유동으로 인하여 찾아볼 수 없으며 각 모델간의 유사성도 또한 찾을 수 없다. 출구에서 이와 같은 현상은 당연한 결과라 하겠다. 따라서 깃의 회전에 의한 출구의 전압 변화가 Fig. 3과 같이 나타나는 것은 당연한 결과라 하겠다.
			

      

      
        
        

        Fig. 5 
				
        

        
           Total pressure distribution just before blade inlet
        
        

        

      

      

      
        
        

        Fig. 6 
				
        

        
           Total pressure distribution just after impeller outlet
        
        

        

      

      
			모델 형상은 앞서 언급하였듯이 수두곡선에 영향을 미친다. 그 영향을 포괄적으로 알아보기 위해 설계유량(66m3/h)에서 그리고 Fig. 1(b) 왼쪽 그림에 제시된 케이싱의 목과 혀를 지나는 단면인 section8과 section9에서 반경방향유선, 주유동속도, 정압, 전압들을 케이싱 단면의 형상에 따라 Fig. 7(표준모델), Fig. 8(원형모델), Fig. 9(사각모델)에 나타내었다. 
			

      Fig. 7, Fig. 8, Fig. 9(이하 각 그림)에서 Fig. 7(a), Fig. 8(a), Fig. 9(a)인 반경방향의 유동을 나타내는 유선은 케이싱 중심으로 유입된 유체는 케이싱 외주 벽 에 부딪힌 후 내벽을 따라 선회운동을 하면서 2개의 강제와류를 형성한다. 그 형태가 기준모델과 원형 모델은 깃의 위치에 관계없이 대칭이며 일정한 형태를 가지나 사각형 모델은 비대칭이고 일정하지도 않다. 그리고 section9는 혀를 지나는 두 개의 단면으로 위쪽은 케이싱 출구가 시작하는 단면인데 이곳에서 유선은 와류 없는 직선을 나타내며 아래쪽은 케이싱의 시작 단면으로서 모든 그림에서 2개의 와류가 나타나는데 여기서도 기준모델과 원형 모델은 대칭이며 사각형 모델은 비대칭이다.
			

      
			각 그림에서 Fig. 7(b), Fig. 8(b), Fig. 9(b)인 원주방향의 주유동(through flow) 속도분포를 살펴보면 목인 section8이 임펠러 깃과 맞닿을 때(0˚, 60˚)에는 임펠러 깃과 일치하므로 케이싱 입구 부근에서 약한 속도분포가 형성되지만 30˚는 깃 출구의 한 피치 구간의 중간이기 때문에 30˚까지 강해지다 다시 약해진다. 이런 현상은 모든 모델에서 나타난다. 스파이럴 케이싱 내부에서는 기준모델 및 원형 모델은 거의 대칭이며 사각형 모델은 비대칭유동이 나타난다. 한편 Section9에서 스파이럴 케이싱 시작 단면인 아래 단면에서는 전 모델이 Section8과 같은 현상을 나타내고 section9의 위 단면인 케이싱 출구 시작 단면에서는 기준모델과 원형모델은 깃의 회전각도와 관계없이 대칭이며 사각형 모델은 회전각도에 따라 비대칭이다
			

      
			각 그림에서 Fig. 7(c), Fig. 8(c), Fig. 9(c)인 정압분포는 앞서 설명한 이유로 section8에서 깃과 목이 일치할 때는 케이싱 입구에 낮은 정압이 형성되었다가 임펠러 회전에 따라 회복된다. 이외 나머지 부분에서는 모든 모델에서 임펠러 회전에 관계없이 거의 균일한 분포를 가진다. Section9에서는 혀로 인한 유동의 정체로 그곳에서 높은 정압분포를 나타내며 section9의 나머지 단면에서는 모든 모델이 깃의 각 회전각도에서 대칭으로 나타난다.
			

      
			각 그림에서 Fig. 7(d), Fig. 8(d), Fig. 9(d)인 전압 수두분포는 주유동 속도분포와 유사하다. 이것은 정압수두분포가 거의 균일하므로 전압수두분포는 주유동 속도분포에 영향을 받는 것으로 당연한 결과라 하겠다. 따라서 주유동이 전압 형성에 많은 영향을 미친 것으로 볼 수 있다. 여기서 자주 언급되는 케이싱 내의 비대칭 유동장은 대칭 유동장 보다 손실이 크다는 사실이 이미 선행 연구(1)(9)에서 언급된 바 있고 이에 대한 메카니즘도 소개되었다.(11)

      Fig. 10은 Fig. 1(b)의 왼쪽 그림에서 스파이럴 케이싱의 혀로부터 목을 지나 출구까지 각 단면에서 정압수두, 속도수두 및 전압수두 분포들을 나타내고 있다. 
			

      

      
        
        

        Fig. 7 
				
        

        
           Internal flow at volute of standard model
        
        

        

      

      

      
        
        

        Fig. 8 
				
        

        
           Internal flow at volute of round model
        
        

        

      

      
			정압수두분포인 Fig. 10(a)에서 section1∼section8에서는 설계유량일 경우 세 모델이 거의 균일하나 저유량에서는 증가하고 고유량에서는 감소한다. 이러한 경향은 케이싱의 적정 단면적 보다 큰 경우 유속이 느려지면서 압력이 증가하는 반면 그 반대의 경우 유속이 빨라지면서 압력이 감소하는 현상을 반영한 것이다. 그리고 목에서 혀까지인 section8∼section9에서는 설계유량 고유량에서는 증가하고 저유량에서는 감소한다. 그런데 사각형 모델은 다른 두 모델의 경향을 설계유량, 고유량에서는 따라가지 못하고 벗어난다. 그리고 압력회복을 기대하는 확대관인 section9에서 출구까지는 정압이 상승하나 사각형 모델은 앞서 언급한 경향들이 더욱 두드러지게 나타난다. 따라서 사각형 모델은 목과 혀 사이 뿐 만 아니라 출구 확대관에서 정압 회복에 적합하지 않은 형상을 의미하며 이러한 원인은 유동의 비대칭성에 있다고 하겠다.
			

      

      
        
        

        Fig. 9 
				
        

        
           Internal flow at volute of rectangular model
        
        

        

      

      

      
        
        

        Fig. 10 
				
        

        
          Head distributions according to spiral casing
        
        

        

      

      
			속도수두분포인 Fig. 10(b)의 section1∼section8에서 설계유량에서는 압력수두분포와 같이 거의 균일하나 저유량, 고유량에서는 압력수두분포와 반대 경향을 보이고 있으며 특히 저유량일 때 혀 부근에서 사각형모델이 다른 모델보다 낮게 분포되어 있다. 하지만 목인 section8에서는 모델별로 모아지고 출구까지 모델별로 기울기는 다소 다르지만 감소하여 거의 하나의 값으로 모아진다.
			

      
			전압은 정압과 동압의 결합으로 표현된다. 전압수두 분포인 Fig. 10(c)에서 스파이럴 케이싱을 나타내는 section1∼section8에서는 설계유량을 중심으로 고유량과 저유량에서는 정압과 동압이 서로 반대 경향이므로 그 결합은 일정한 값을 유지하리라 예상할 수 있다. 예상대로 기준모델과 원형 모델은 유량에 따라 거의 동일하고 고유하게 일정한 값을 가지며 사각형 모델은 각 유량에 따라 위 두 모델과 일정한 차를 유지하며 비슷한 경향을 가진다. 다만 고유량으로 갈수록 케이싱 혀와 목에서 휘어 활과 같은 모양을 보이고 있다. 그리고 목과 혀 사이인 section8∼section9에서는 설계유량에서 세 모델 모두 거의 일정하나 나머지 유량에서는 감소하는 것으로 보아 전체적으로 감소하는 경향이라 말할 수 있다. 또 혀와 출구사이에서는 저유량일 경우 모든 모델에서 일정하나 고유량으로 갈수록 감소폭이 커져 출구 확대관에서 전압상승효과는 고유량일수록 기대하기 어려우며 사각형 모델일 경우 더욱 그러하다.
			

      
			이상을 종합하면 케이싱 출구에서 동압은 모든 모델 모든 유량에서 아주 적은 하나의 값으로 수렴하므로 케이싱 출구 전압은 출구 확대관의 정압 회복에 의해 지배된다. 그림에서 유량이 증가할수록 각 모델의 전압상승 능력은 감소하고 특히 사각형모델의 경우 감소 경향이 더욱 뚜렷해진다.
			

    

    

  
    
      4. 결  론
      
			스파이럴 케이싱의 단면 형상의 변화가 성능곡선에 미치는 영향은 다음과 같다.
			

      1) 성능곡선에 있어서 기존모델과 원형모델은 거의 차이가 없이 동일한 형태를 나타내고 있으나 사각형모델은 기존모델보다 큰 차이의 적은 값으로 그리고 우향 하강의 특성을 나타난다. 이의 원인은 비대칭 유동장에 있다.

      2) 스파이럴 케이싱 비 대칭성은 케이싱 모델에 관계없이 임펠라 입구유동에 영향을 준다.

      
			3) 케이싱 내에서 정압수두분포는 모델에 관계없이 유량별로 거의 같은 유형을 갖고 있으면서 설계유량에서는 일정, 저유량에서는 증가, 고유량에서는 감소 경향을 갖는다. 그리나 확대관인 목에서 출구까지는 같은 유량에서도 대칭 혹은 비대칭 유동장의 모델에 따라 다른 경향을 가진다.
			

      
			4) 동압수두분포는 케이싱 그리고 목에서 출구까지 유량에 따라 모델에 관계없이 거의 같은 형태를 가지며 경향은 케이싱 내에서 정압수두분포와 반대로 나타나고 목에서 출구까지는 감소하여 한 점으로 모아진다.
			

      5) 전압분포는 케이싱에서는 정압수두분포와 동압수두분포의 조합으로 거의 일정하게 나타나며 목에서 출구까지는 정압수두분포의 영향으로 고유량 사각형모델일수록 크게 감소한다. 

      6) 이상을 종합하면 비대칭 유동장을 유발하는 모델은 에너지 효율성이라는 측면에서 적합지 않다.
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