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            초록
          
        

        
          Due to the secondary flow path and the interface between the rotating impeller and the fixed diffuser, diffusers of various shapes have been designed. In this study, the effect of the vaneless diffuser width variation that is one of the shape parameters on the hydraulic performance of the turbopump was evaluated. In the case of the diffuser with increased width, the radial velocity was decreased due to the increase of the diffuser area and the velocity in the tangential direction was increased. Therefore, the head of the turbopump became higher. Furthermore, it was confirmed that the static pressure rose more as it passed through the internal flow path of the diffuser. Backflow was occurred at hub and tip of the diffuser inlet by the investigation of the streamline. So, the hydraulic loss was significantly increased at the diffuser inlet. Due to the pressure rise, the efficiency was also increased even though the loss was increased.
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      1. 서	론
      액체로켓엔진 시스템의 구성품인 터보펌프는 일반적으로 인듀서(Inducer), 회전차(Impeller), 디퓨져(Diffuser) 그리고 볼류트(Volute)로 이루어져 있다. 연소실에 공급되는 산화제와 연료를 가압해주는 주요 역할은 회전차가 담당한다. 고압의 산화제와 연료를 공급하기 위하여 터보펌프는 최대한 고속으로 회전하는 것이 유리한데, 이러한 환경에서는 회전차에서 캐비테이션이 발생하게 된다. 캐비테이션은 수력성능 및 흡입성능 저하, 진동으로 인한 불안정성 등 부정적인 요인으로 작용하게 된다. 따라서 이를 방지하기 위하여 회전차 앞에 인듀서를 장착하여 터보펌프의 흡입성능을 높여주게 된다. 터보펌프는 다른 유체기계보다 상대적으로 적은 유량에 고양정인 환경이기에 일반적으로 원심형 회전차로 설계를 하고 있다. 회전차를 빠져나온 유체는 운동에너지를 가지게 되는데 대략 회전차에서 유체에 가해준 운동량의 약 30~40% 정도 된다. 이 운동에너지는 회전차 원주 방향으로 불균일한 속도 분포를 가지고 있으며, 높은 속도는 큰 마찰 손실을 발생시키기에 운동에너지를 압력에너지로 전환시켜 주는 것이 유리하다. 운동에너지를 높은 정압으로 회복시켜주는 역할을 디퓨져가 담당하고 있다. 디퓨져는 깃이 없는 형상(Vaneless diffuser)과 깃이 있는 형상(Vaned diffuser or Cascade diffuser)으로 구분할 수 있다. 깃이 있는 형상은 일반적으로 높은 효율과 압력 회복을 얻을 수 있고, 디퓨져의 길이가 짧아 전체 크기가 작아진다는 장점이 있으나, 디퓨져 입사각(Incidence angle)의 범위가 한정되어 운전 영역이 제한적이라는 단점이 있다. 터보펌프는 볼류트에서도 일정부분 운동에너지를 압력에너지로 변환시켜주기에 일반적으로 제작이 용이하고, 작동 유량 범위가 넓은 깃이 없는 디퓨져를 주로 사용하고 있다. 지금까지 디퓨져에 관한 연구는 원심펌프보다 압축성 유동인 원심압축기를 대상으로 많은 연구가 수행되어왔다. 원심압축기용 깃 없는 디퓨져에 관한 연구로는 기본설계 및 최적설계와 마하수, 유체의 밀도, 혹은 표면마찰계수를 고려한 설계 및 예측에 관한 연구가 이뤄졌다.(1-4) 이에 더하여 탈설계 영역의 성능을 1D나 유동해석을 통한 예측에 관한 연구와 실속(Stall)의 발단과 전파 특성 등 내부 유동 현상에 관한 연구도 수행되었고,(5,6) 디퓨져의 폭 변화와 같은 형상에 대하여 실험과 전산해석을 이용한 성능 및 유동 특성을 분석한 연구도 수행되었다.(7,8) 하지만 이와 다르게 터보펌프 및 원심펌프용 디퓨져에 관한 연구는 미미한 실정이다. 깃 없는 디퓨져의 손실이나 내부 유동에 관한 내용 등 국한된 연구만이 해외에서 수행되어 왔다.(9-13) 국내에서도 최근 들어 원심펌프 디퓨져에 관한 연구가 수행되고 있는데, 이러한 연구는 대부분 볼류트가 없고, 리턴 채널이나 디스월러(Deswirler)처럼 반경방향의 유동을 축류 방향으로 제어하는 역할을 위한 깃이 있는 디퓨져로 설계되어 일반적인 원심형 회전차와 연결되는 디퓨져와는 다소 차이가 있었다.(14-16) 따라서 본 연구에서는 디퓨져와 인터페이스를 좀 더 실제 형상에 맞게 구현하는 것을 반영하고자 형상 변수들 중에서 깃 없는 디퓨져의 폭 변화가 터보펌프의 성능 및 효율에 미치는 영향을 유동해석을 통하여 평가해 보고자 한다.

    

    

  
    
      2. 연구방법
      
        2.1 디퓨져 모델 
        실제 터보펌프의 인듀서와 회전차는 축을 기준으로 회전을 하고 있고, 디퓨져는 케이싱에 해당하는 영역으로 고정된 형상이기에 회전차와 디퓨져 사이에 간극이 생기게 된다. 간극으로 인하여 누설유량이 발생하게 되는데 누설유량은 터보펌프 출구로 나가지 않는 재순환의 개념으로 손실의 영역으로 구분되지만, 베어링의 냉각을 위하여 반드시 필요한 요소이다. 따라서 터보펌프 시스템에서는 누설유량을 이용한 이차유로를 구성하게 된다. Fig. 1은 이와 관련하여 회전차와 디퓨져 사이의 실제 형상들을 나타낸 그림이다.(17) 다양한 형상으로 디퓨져가 설계되는 이유는 베어링의 수량이나 장착 위치, 케이싱 내부의 구조적이나 공간상 편의, 혹은 누설유량을 고려하여 디퓨져와 인터페이스가 결정되기 때문이다. 인터페이스의 간극을 작게 하면 누설유량이 줄어들게 되어 효율이 높아지게 되지만, 베어링을 충분히 냉각시켜주지 못하기 때문에 적정한 간극을 맞추어 디퓨져 및 인터페이스를 설계해야 한다. 본 연구에서는 인터페이스의 형상보다는 디퓨져 자체의 형상 변화 영향을 살펴보고자 하였으며, 여러 형상 변수 중 디퓨져 폭 변화의 영향을 평가해 보고자 하였다. 원심압축기용 디퓨져의 경우 다양한 형상에 대한 연구(7,8)가 수행되었지만, 이는 디퓨져의 길이에 대한 변화나 반경방향이 증가하면서 폭이 줄어드는 형상으로 모두 회전차 출구와 디퓨져 입구의 폭이 같은 형상이었다. 그렇기 때문에 본 연구에서 사용된 폭이 다른 디퓨져에 대한 결과 또한 의미 있는 연구라고 판단하였다. 본 연구에 사용된 폭이 서로 다른 모델을 Fig. 2에 나타내었다. Case 1은 유동해석을 진행 할 경우 가장 일반적인 회전차 출구와 같은 폭으로 디퓨져 입구 폭을 정한 형상이고, Case 2는 실제 가장 많이 사용되는 형상으로서 허브와 쉬라우드 양쪽 모두 폭을 늘린 형상이다. 본 연구에서는 회전차 출구를 기준으로 각각 2 mm 정도 늘린 것을 선택하였다.
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            Interface types between the impeller and the diffuser
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 2 
				
          

          
            Diffuser model
          
          

          

        

        두 모델 모두 이차유로는 고려하지 않았다. 이에 대한 제원을 Table 1에 나타내었다. 이를 대상으로 하여 유동해석을 수행하였고, 이에 대한 결과를 비교 평가해 보았다.

        
          Table 1 
				
          

          
            Specifications of diffusers
          
          

        

        
          
            
              	Diffuser
              	Case 1
              	Case 2
            

          
          
            	N [rpm]
            	2600
          

          
            	Φ
            	0.089
          

          
            	Impeller width [mm]
            	14.1
          

          
            	Diffuser width [mm]
            	14.1
            	18
          

        

        

      

      
        2.2 수치해석 방법 
        수치해석을 위한 대상 범위로는 입구, 회전차, 그리고 깃 없는 디퓨져로 구성하였다. 원래 회전차 앞에는 인듀서가 위치하게 되는데, 디퓨져 폭 변화에 대한 영향 평가로는 없어도 무방하다고 판단하여 수렴 시간을 단축시키기 위해 포함시키지 않았다. 그리고 일반적으로 흡입성능을 평가하기 위한 유동해석의 입구는 캐비테이션을 고려하여 길게 구성하는데, 본 연구에서는 수력성능만을 평가하기에 입구 길이는 길지 않게 설정하였다. 두 모델 모두 실제 볼류트가 위치하는 동일한 반경을 디퓨져의 출구로 설정하였고 이를 기준으로 수력성능을 평가하였다. 원심압축기용 디퓨져에서는 충격파가 발생하는 경우가 있기에 이를 고려하여 디퓨져의 길이를 길게 설계하지만, 터보펌프용 디퓨져는 비압축성 유동이기에 상대적으로 짧게 설계한다. 이에 대한 위치는 화살표로 표시하였다. 깃 없는 디퓨져의 길이는 유동해석을 위하여 실제 디퓨져의 끝보다 더 길게 설정하였다. 두 모델에 대한 전체 도메인을 Fig. 3에 나타내었다. 격자 생성을 위하여 입구와 회전차는 ANSYS TurboGrid(18)를 사용하였고, 디퓨져는 ANSYS ICEM(18)을 이용하여 계산 영역 전체를 정렬 격자로 생성하였다. 유동해석 대상으로는 회전차 날개 1개와 이에 대응하는 간격(Pitch)에 대한 디퓨져를 대상으로 하였고, 격자 검증을 통하여 약 500,000개의 격자로 만들어진 모델을 선택하였다. Fig. 4는 이에 대한 격자를 나타낸 그림이며, Fig. 5는 디퓨져 출구의 압력을 기준으로 격자 검증을 나타낸 그래프이다. 상용 프로그램인 ANSYS CFX(18)를 이용하여 유동해석을 수행하였다. 경계 조건으로 입구에는 전압을 적용하였고, 출구에는 질량유량을 사용하여 압력 상승 및 속도에 대한 성능을 평가하였다. 회전차 출구와 디퓨져 입구의 경계면 인터페이스는 서로 다른 좌표계의 사용으로 프로즌로터(Frozen-rotor) 기법으로 가정하여 계산하였고, 회전방향으로는 주기 조건(Periodic interface)을 주었다. 난류 모델은 Shear stress transport(SST) 모델을 채택하였다. 회전차 날개의 복잡한 형상으로 날개 벽에서의 y+는 최대 30을 유지하여 다소 큰 편이었으나, 디퓨져의 벽은 형상이 단순하기에 y+를 7~10 정도로 맞추어 주었다. 본 연구에서는 회전차보다 디퓨져에서의 유동 특성이 주 관심사이이게 타당하다고 판단하였다.
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            Computational domain
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 4 
				
          

          
            Computational grid
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 5 
				
          

          
            Grid dependency validation
          
          

          

        

      

    

    

  
    
      3. 수력성능 특성
      Fig. 6은 디퓨져 출구에서의 유량별 압력상승 결과를 나타낸 그래프이고, Fig. 7은 효율을 나타낸 그래프이다. 유량과 양정은 각각 유량계수와 압력계수로 무차원하였고, 식 (1)과 같이 정의하였다. 효율은 식 (2)로 정의하였다.
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          Pressure rise performance of turbopumps
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 7 
				
        

        
          Efficiency performance of turbopumps
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      Fig. 3에서 표시한 반경방향을 기준으로 디퓨져 출구 압력을 정하였고, 전양정(Total to total)으로 결과를 나타내었다. 설계유량에서 디퓨져의 폭이 늘어난 터보펌프의 양정은 4.67% 증가하였고, 효율은 0.79% 증가하였다. 유량이 증가 할수록 양정 차이가 커지는 것으로 나타났고, 같은 경향으로 효율 역시 차이가 나는 것을 확인하였다. 다음과 같은 결과를 보인 원인을 확인하고자 유동해석의 결과를 분석해보았다. Fig. 8은 디퓨져 입구에서부터 출구까지 반경에 비례한 속도 분포를 나타낸 그래프이다. 이 그래프에서 나타낸 세로축의 물리량은 유량을 의미한다. 폭이 늘어난 디퓨져의 경우 회전차 출구 직후에는 동일한 값을 가졌으나 면적이 넓어졌기 때문에 디퓨져 입구를 지나면서 줄어들었다. 정량적인 값으로 보면 21.05%가 감소하였다. 반경과 속도의 결과로 유량을 산출하면 폭의 변화와 동일한 비율을 보인다는 것, 그리고 디퓨져를 지나면서 일정한 값으로 계속 나타난 것으로 보아 연속방정식이 성립한다는 것을 확인하였고, 이로보아 유동해석이 타당하게 수렴되었다고 판단하였다.		

      
        
        

        Fig. 8 
				
        

        
          Velocity characteristic of the diffuser
        
        

        

      

      디퓨져 폭의 변화에 따라 터보펌프의 수력성능이 차이가나는 원인을 분석하기 위하여 회전차와 디퓨져의 인터페이스 영역에서의 유동에 대한 특성을 살펴보았다. Fig. 9와 Fig. 10은 디퓨져 입구에서의 속도 성분을 나타낸 그래프이다. 위에서 언급한 것과 같이 디퓨져의 폭이 늘어나게 되면서 면적이 증가하였고, 이로 인하여 반경반향 속도가 줄어든 것을 확인하였다. 그리고 허브와 팁 영역에서 역류 현상이 발생하는 것으로 나타났다. 접선방향의 속도는 디퓨져의 폭이 동일한 경우보다 증가한 것으로 나타났다. 이는 디퓨져 입구에서의 속도삼각형으로 살펴보면 반경방향의 속도가 줄어들었고, 동일한 회전속도(Ut)를 가지기에 접선속도가 증가한 것을 알 수 있었다. 이 현상을 나타내는 디퓨져 입구에서의 속도삼각형을 Fig. 11에 도식화하여 나타내었다. 이러한 유동특성으로 동압이 낮아지긴 했지만, 접선 속도의 증가로 터보펌프의 전양정이 높아진 것으로 나타났다. 다음으로는 디퓨져 내부에서의 유동특성을 살펴보았다. Fig. 12와 Fig. 13은 디퓨져의 압력회복계수와 손실계수를 나타낸 그래프이다. 압력회복계수는 디퓨져 내부의 정압(Static pressure) 상승을 유체의 동압에 대한 비율로 나타내었고, 손실계수는 입구와 내부 유로 전압(Total pressure)의 차이를 동압에 대한 비율로 나타낸 것으로 식 (3)과 식 (4)로 정의하였다.
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          Radial velocity at the diffuser inlet
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          Circumferential velocity at the diffuser inlet
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 11 
				
        

        
          Schematic of the velocity triangle at the diffuser inlet
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 12 
				
        

        
          Pressure recovery coefficient
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 13 
				
        

        
          Pressure loss coefficient
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      내부 유동에서도 폭이 커진 경우의 디퓨져가 더 높은 정압으로 변환되는 것으로 나타났다. Case 1을 기준으로 디퓨져의 1/4 지점까지는 동일한 결과를 나타내다가 그 이후 약간 더 높아진 것을 확인하였다. Fig. 14는 두 형상에 대한 유선을 나타낸 그림이다. Case 1의 경우 역류가 팁 부근에서 나타난 반면, Case 2의 경우는 허브 영역에서 나타났다는 차이점이 있다. 역류 위치가 달라진 이유로는 회전차 출구와 디퓨져 입구형상의 각도 변화로 인한 것으로 보여진다. Case 1의 형상 각도는 허브의 경우 180o였다면, Case 2는 270o의 형상을 가지고 있다. 팁에서의 각도 역시 달라졌기에 유선의 흐름이 달라진 것으로 판단하였다. Case 2의 유선을 보면 디퓨져 입구에서 늘어난 폭의 영향으로 허브와 팁에서 역류가 발생하는 것으로 나타났고, 이는 Fig. 9의 결과로도 확인할 수 있었다. 이러한 현상으로 인하여 Fig. 13의 결과에 나타난 것처럼 입구에서 손실이 급격하게 커진 것을 알 수 있었다. 이로보아 입구에서의 손실을 줄이는 방법으로 설계를 한다면 터보펌프의 효율은 좀 더 상승할 것으로 기대 할 수 있을 것이다. 이와 관련하여 디퓨져의 입구부에서 부드럽게 면적이 커지게 만들거나, 허브나 팁에 필렛(fillet)을 주어 설계하는 것도 생각해 볼 수 있다. 하지만 이는 유동해석 상에서만 수력성능 향상으로 나타날 것으로 여겨진다. 이미 언급하였듯이 실제 형상에서는 누설 유량에 의한 이차유로가 이 지점에서 시작되기에 이차유로의 형상과 함께 복합적으로 영향을 미치기 때문이다. 손실을 줄이는 방법으로 설계를 하는 것은 명확하기에 이를 고려하여 디퓨져와 인터페이스의 형상을 결정해야 할 것이다. Fig. 15는 디퓨져 내부 유동을 살펴보기 위하여 각각에 위치에 대한 반경방향 속도를 나타낸 그림이다. 유선에서 표기한 빨간 선이 디퓨져 길이방향에 대한 위치이고, 검은 선은 원주방향을 기준으로 회전차의 날개가 위치한 지점을 나타낸 것이다. 위치(a)는 회전차 출구 끝단에서의 속도이다. 여기에서는 회전차의 영향으로 스팬(Span)방향보다 원주방향의 속도 구배가 크게 나타났고, 날개를 기준으로 압력면(Pressure side)과 흡입면(Suction side)의 속도 경향이 다르게 나타난 것을 확인 할 수 있었다. 이는 회전차의 날개에 대하여 주영역(Primary zone)과 이차영역(Secondary zone)으로 나뉘는 Two zone 모델과 일치하는 현상으로 볼 수 있다.(19,20) 위치(b)는 디퓨져의 입구로 디퓨져의 폭이 서로 달라진 지점이다. 폭이 커진 디퓨져에서 허브와 팁에서 역류가 발생하기 시작하였다. 파란색이 음의 값을 타나내는 속도로 역류에 해당하는 영역이다. 위치(c)는 역류가 지속적으로 전파되고 있으며, 원주방향으로는 혼합(Mixing)이 이뤄지고 있는 것을 확인하였다. 위치(d)에서는 Case 1의 경우, 내부유동으로 인하여 팁에서 발생한 역류를 확인할 수 있었고, Case 2에서는 허브에서 발생한 역류가 나타났다. 팁에서도 일부 역류가 남아있는 것으로 보아 디퓨져 입구에서부터 발생한 역류가 이 위치까지도 팁에서 영향을 미치고 있다고 판단하였다. 위치(e)에서는 팁에서의 역류가 사라진 것을 확인 하였고, 위치(d)에서 발생한 역류가 허브에서는 남아있는 것을 확인하였다. 두 형상 모두 디퓨져를 지나면서 면적이 넓어지기에 전체 반경방향 속도는 줄어드는 것으로 나타났다.

      
        
        

        Fig. 14 
				
        

        
          Streamline of the diffuser
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 15 
				
        

        
          Internal radial velocity of the diffuser
        
        

        

      

      종합적으로 보면 다른 고려사항이 크게 문제되지 않을 경우, 디퓨져의 폭을 넓게 설계하게 되면 원하는 성능을 얻을 수 있는 반경 방향의 길이가 줄어들기에 전체 터보펌프의 크기를 작게 설계할 수 있을 것이다. 크기가 작아지면 무게 절감이나 비추력 상승과 같은 여러 이점이 클 것으로 여겨진다. 본 연구에서는 디퓨져의 폭이 다른 두 경우를 선택하여 비교하였지만, 지금보다 더 큰 디퓨져 폭을 선택한다면 입구에서의 손실이 더 커질 것이다. 그렇기 때문에 양정의 증가 영향까지 함께 고려하여 최적의 성능을 가지는 디퓨져의 폭을 선정해야 할 것이다.

    

    

  
    
      4. 결	론
      디퓨져의 폭 변화가 터보펌프의 수력성능에 미치는 영향을 평가하기 위하여 폭이 다른 디퓨져를 대상으로 하여 유동해석을 수행하였고, 이를 분석하여 다음과 같은 결론을 얻었다.

      1) 회전차보다 폭이 커진 디퓨져의 경우, 늘어난 폭으로 인하여 면적이 증가하였고, 이는 연속방정식에 의하여 반경방향 속도가 감소하였다. 줄어든 반경방향 속도로 인하여 접선 방향의 속도가 증가하였다. 

      2) 디퓨져의 내부 유동을 살펴본 결과 압력회복계수는 동일한 결과를 보이다가 디퓨져 1/4 지점부터 차이가 나타났다. 디퓨져의 폭이 늘어난 영향으로 허브, 팁 양쪽 영역에서 역류가 발생하였고, 이러한 이유로 입구에서 손실 계수가 급격하게 커진 것으로 나타났다.

      3) 속도 삼각형에서 나타난 증가한 접선 속도의 영향으로 터보펌프의 양정은 높아진 것으로 나타났다. 효율 역시 증가한 것으로 나타났는데, 이는 증가한 손실의 영향보다 양정이 더 크게 상승하였기 때문인 것으로 나타났다.
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