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서 론1.

비 막힘형 수중 슬러리 펌프(non-clogging type

는 주로 고상의 입자가of submersible slurry pump)

상당수 포함된 액체를 수송하는 용도로 사용하는

펌프이다 이러한 슬러리 펌프의 경우 사용 용도.

에 따라 낮은 비속도 에서도 큰 고(specific speed)

형물을 고 효율로 이송할 수 있어야 되나 기존의

원심펌프 설계방법으로는 임펠러의 유로 폭이 매

우 좁아져 큰 고형물을 이송하는 것이 불가능해

진다는 문제점이 발생한다.
(1~3) 최근 이러한 분야

에 대한 몇몇 연구가 학계에서 이루어지고 있으

나 아직 산업 현장에 적극적으로 적용되지는 못

하고 있는 실정이다.
(4,5)

본 연구는 모터로 구동되는15kW 5m
3 의/min

유량을 고효율로 공급할 수 있는 엽 비막힘형2

수중 슬러리 펌프의 임펠러를 설계하는 것을 목

표로 한다 이를 위해 유량. 3m
3 엽 수중 슬/min, 2

러리 펌프 임펠러 개발과 관련하여 입구면 날개

의 비틀림 각 비틀림 형상 및 날개의 길이가 펌,

프의 효율에 미치는 영향에 관한 지난번 연구 결

과(6)에 추가하여 임펠러의 출구 위치 변화 출구, ,

폭 그리고 허브 프로파일을 설계변수로 선정하,

여 이들이 임펠러 효율에 미치는 영향을 상용 해

석용 프로그램을 사용한(ANSYS BladeGen, CFX)
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슬러리 펌프( )

초록 본 연구에서는 모터로 구동되는: 15kW 5m
3 의 유량을 고효율로 공급할 수 있는 엽 비막힘형/min 2

수중 펌프의 임펠러를 설계하는 것을 목표로 임펠러 출구 위치 변화( 출구 폭), (  및 허브 프로파)

일이 펌프 성능에 미치는 영향을 상용 해석용 프로그램 를 사용한 전산해석을 통해 수행하ANSYS CFX

였다 해석 결과 임펠러 출구 위치 변화. , ( 및 출구 폭) (  이 증가하면 양정 및 축동력의 경우는)  ,

 와 함께 지속적으로 증가하지만 효율의 경우는  =38 mm,  까지만 증가하며 그 이상의=55 mm ,

값에서는 일정한 값을 가짐을 보여준다 그리고 허브 프로파일의 변화는 상대적으로 임펠러 성능에 큰.

영향을 미치지는 않는다.

Abstract: This study was performed to develop a high-efficiency submersible nonclogging pump impeller.

Toward this end, we simulated the effect of some parameters such as the outlet position of a blade (hI),

outlet width of a blade (b2), and hub profile on the pump efficiency by using the commercial codes ANSYS

CFX and BladeGen. The results showed that the pump efficiency was proportional up to hI = 38 mm and b2
= 55 mm. It remained constant over these values. However, the head and shaft power were proportional to hI
and b2 in the simulated ranges. The effects of hub profile changes on the pump efficiency were relatively

small compared to those of the other parameters.
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전산해석을 통해 수행하였다.

수치해석2.

임펠러 형상 모델링 및 주요해석변수2.1

은 본 연구에서 개발하고자 하는 비 막Fig. 1

힘형 펌프 임펠러의 차원 구성을 보여주고 있는3

그림이다 그림에서 알 수 있듯이 임펠러는 근간.

을 이루고 있는 허브 와 개의 날개 그(hub) 2 (blade)

리고 날개를 덮어 흡입 되는 물의 통로를 구성하

는 덮개 로 구성되어져 있다 그리고 펌프(shroud) .

의 성능에 절대적인 영향을 미치는 임펠러의 형

상 설계에서는 날개의 기본 형상을 표현하는 자

오면 을 기준으로 의 흡입(meridional view) Fig. 2

직경 출구 위치(b1), ( 및 폭) (  와 경계면을)

구성하는 허브 및 슈라우드 곡선이 중요한 설계

변수가 된다.

에 해석에서 사용한 날개의 형상 설계 시Fig. 3

비틀림을 결정하는 가지 주요 변수를 나타내었3

다 이들 개의 변수 중 날개의 형상을 결정하는. 3

 ,  사이에는 반경 에 따라 식 의 관(1)

계가 성립하며 본 연구에서처럼 전 영역에서, 

가 일정한 값 (=30o 을 가진다면) 는 식 (2)

로부터 결정되어진다 ( 날개 시작면의 반경: ).

tan 


(1)

  tan
 ln

  (2)

본 연구는 앞에서 기술하였듯이 이전 연구(6)에

서 수행한 흡입면에서 날개의 비틀림을 표현하는

두 개의 비틀림 각 ( 및 날개의 길:blade angle)

이를 결정하는 각 ( 은 제외하:blade length angle)

고 차원 유동 해석을 통해서만 결정할 수 있는3

출구 위치 출구 폭 그리고 허브 및 슈라우드 곡,

면 을 설계 변수로 선정하(hub & shroud profile)

여 해석을 수행하였다 그리고 연구 전 과정에서.

흡입면 날개의 비틀림 각과 날개의 길이는 이전

연구(6)를 통해 밝혀진 최적 값인 =30o,  =370o

를 설계 값으로 결정하였다.

전산유동 해석방법2.2

는 해석에 사용한 격자의 모습이다 격자Fig. 4 .

Fig. 1 Configuration of Impeller - shroud, blade, hub

Fig. 2 Simulated variables in impeller






r

Fig. 3 Definition of blade angles for impeller
design. Where,  : blade length angle  :
blade angle and  : angle position

는 형상의 복잡성으로 사면체 격자를 주로 사용

하였으며 벽면에는 계산의 정확성을 위해 층의8

프리즘 격자 층을 배치하였다 그리고 계산 시간.

을 고려하여 두 개의 날개 중 한 개의 날개 영역

에 대해서만 해석을 수행하였으며 전체적으로는

약 만개의 요소로 구성하였다 수치해석8 0 .
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Fig. 4 Grid of impeller for simulation

은 상용 해석 프로그램인 를 사용ANSYS CFX-12

하였으며 작동유체는 시제품 제작 후 검증과정,

을 고려하여 물로 설정하였다 전체적으로는 에.

너지 방정식을 제외한 연속방정식 및 운동량 방

정식을 사용하였으며 난류 모델은,  모델을
채택하여 해석을 수행하였다 해석 시 경계 조건.

으로는 입구 쪽에서는 압력 을 출구 쪽에서(1bar)

는 유량(5 m
3 값을 사용하였으며 회전수는/min) ,

조건에서 수행하였다 그리고 해석은1,750 rpm .

볼류트를 제외한 임펠러에 대해 회전 좌표계를

설정하여 해석하는 RFR(Reference Frame Rotation)

방식을 사용하였으며 입구부위와 출구 쪽 볼류,

트 부분은 반대방향으로 회전하는 회전 벽

으로 경계조건을 주어 해석(Counter-Rotating Wall)

을 수행하였다.

유동해석 결과 및 고찰3.

는 출구 위치변화Fig. 5 ( 가 펌프 성능에 미)

치는 효과를 알아보기 위해 모델링한 임펠러의

형상이다 그림을 살펴보면.  가 증가함에 따라

임펠러의 높이 흡입구의 위치 가 높아지는 형상을( )

가짐을 알 수 있다 해석은 유량 을. (Q) 5m
3 으/min

로 주었을 때  의 값을 부터 씩 증18mm 5mm

가하여 까지 해석을 수행하였다48mm .

은 해석 결과Fig. 6  의 변화가 펌프의 효율,

양정 및 축 동력에 미치는 영향을 나타낸 그림이

다 그림을 살펴보면.  가 증가하면 양정 및 축

동력의 경우는  와 함께 지속적으로 증가하지

만 효율의 경우는  까지만 증가하며=38 mm ,

Fig. 5 Effect of outlet position ( ) on impeller

geometry. In all cases,  =30
o
,  =370

o
,

b2=67 mm

Fig. 6 Effect of outlet position ( ) on total

efficiency, head and shaft power of pump
( N=1750 rpm, Q=5 m

3
/min)

그 이상의 값에서는 일정한 값을 가진다는 것을 알

수 있다 (efficiency    ×  :

specific weight,  : flow rate,  : head,  :
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 =18mm  =48mm

Fig. 7 Effect of outlet position ( ) on blade

loading at 50% span and area averaged
velocity Cm on meridional surface

Fig. 8 Effect of outlet width (  ) on impeller

geometry. In all cases,  =30
o
,  =370

o
,

center of outlet hc=71.5 mm

이shaft power). 러한 원인은 에 나타낸 날개Fig. 7

면에서 압력 형성 값 (Pressure loading at 50%

및 자오면에서의 속도 값으로부터 유추할span)

수 있다 즉.  가 증가함에 따라 날개면 증가와

함께 전체 비틀림 형상 또한 변하게 되며 이로,

인해 날개 앞뒷면 에(Suction side, Pressure side)

형성 되는 압력값의 역전 현상이 완화 되면서 효

율이 증가 하는 결과를 보여주고 있다 또한. 

가 증가함에 따라 유체와 닿는 날개면이 증가하

게 됨에 따라 유체에 전달되는 에너지도 증가하

므로 양정 및 축동력 또한 증가하는 현상을 보임

을 예측할 수 있다 이상의 결과로부터.  를 증

가 시킬 경우에 효율의 손실 없이 지속적으로 양

정을 높일 수는 있지만 축 동력 또한 증가하는

문제가 발생하게 됨을 확인 할 수 있다 본 연구.

에서는 목표 축 동력을 이하로 산정하고15kW

있기 때문에 주어진 범위에서는  의 경=38 mm

우가 최적의 값임을 알 수 있다.

Fig. 9 Effect of outlet width (  ) on total efficiency,

head and shaft power of pump ( N=1750 rpm,
Q=5 m

3
/min)

은 출구 폭Fig. 8 (  이 펌프 성능에 미치는 효)

과를 알아보기 위해 모델링한 임펠러의 형상이

다 그림을 보면 먼저 결과를 통해 결정된. Fig. 6

출구 위치 값  을 사용하여 출구 입구=38 mm

의 중심 값  를 정한 후 이 값을 고정=71.5 mm

시켰다 그런 다음.  를 부터 까지37 mm 72 mm

씩 변화 시켜가면서 가지 종류의 임펠러를5mm 8

모델링을 하였다 그림을 살펴보면.  가 증가함

에 따라 임펠러의 출구 높이가 커지는 형상을 가

짐을 알 수 있다.

는 출구 폭Fig. 9 (  이 펌프의 효율 양정 및) ,

축 동력에 미치는 영향을 나타낸 그림이다 그림.
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 =37mm  =72mm

Fig. 10 Effect of outlet width (  ) on blade

loading at 50% span and area averaged
velocity (Cm) on meridional surface

을 살펴보면  가 증가하면 양정 및 축동력의

경우는  와 함께 지속적으로 증가하지만 효율

의 경우는  까지만 증가하며 그< 55 mm ,

이상의 값에서는 거의 일정한 값을 가진다는 것

을 알 수 있다 이러한 원인은 에 나타낸. Fig. 10

날개 면에서 압력 형성 값 (Pressure loading at

및 자오면에서의 속도 값으로부터 유50% span)

추할 수 있다 즉.  가 증가함에 따라 날개면 증

가와 함께 전체 비틀림 형상 또한 변하게 되며,

이로 인해  에서처럼 날개 앞뒷면 (Suction side,

에 형성 되는 압력값의 역전 현상이Pressure side)

완화 되면서 효율이 증가 하는 결과를 보여주고

있다 또한.  가 증가함에 따라 유체와 닿는 날

개면이 증가하게 됨에 따라 유체에 전달되는 에

너지도 증가하므로 양정 및 축동력 또한 증가하

는 현상을 보인다 이러한 결과로부터.  에서처

럼  를 증가 시킬 경우 효율의 손실 없이 지속,

적으로 양정을 높일 수는 있지만 역시 축동력이

증가하는 문제가 발생하게 된다 본 연구에서는.

목표 축동력을 이하로 산정하고 있기 때문15kW

에 주어진 범위에서 최대 양정을 가지는  =67

의 경우가 최적의 값임을 알 수 있다mm .

은 임펠러의 허브 곡면 을 어Fig. 11 (hub profile)

떻게 구성하는가를 보여주는 그림이다. Ansys

에서는 허브 및 슈라우드 곡선 생성BladeGen s/w

Fig. 11 Construction of hub profile in Ansys BladeGen
S/W

Fig. 12 Effects of x on creation of hub profile

을 위해 스플라인 곡선 과 함께 베지(spline curve)

어 곡선 을 제공한다 본 연구에서는(Bezier curve) .

번부터 번까지의 개 조절점으로 만들어지는1 5 5

곡선을 사용하여 허브 곡선을 정의하였으며 슈라(

우드 곡선도 동일한 방법으로 정의 허브 곡선의),

변화가 펌프의 성능에 미치는 영향을 살펴보고자

에서 표시한 것과 같이 번 조절점을 변화Fig. 12 4

시켜가면서 개의 허브 곡선을 생성한 후 유동해9

석을 수행하였다.

은 허브 및 슈라우드 형상 변화에 따른Fig. 13

임펠러의 유동 특성을 차원 유동 해석을 수행한3

결과로부터 정리하여 그려놓은 그래프이다 허브.

프로파일의 변화는 효율에 큰 영향을 미치지 않

는다는 것은 이미 여러 연구에서 잘 알려져 있듯
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Fig. 13 Effect of hub and shroud profile on total
efficiency, head and shaft power of pump.
N=1750 rpm, Q=5 m

3
/min

이 본 연구 결과에서도 범위 안에서 변화만을1%

나타내었다 이러한 현상에 대한 원인은. Fig. 14

에 나타낸 날개 면에서 압력 형성 값(Pressure

및 자오면에서의 속도 값으loading at 50% span)

로부터 예측할 수 있다 즉 허브 및 슈라우드 형.

상이 다소 변해도 날개의 형상은 그대로 유지되

기 때문에 날개 앞뒷면에 형성 되는 압력값의 역

전 현상이 크게 바뀌지 않으며 유속 또한 큰 변,

화를 주지 않는다는 것을 확인할 수 있다 그리.

고 허브 및 슈라우드 형상변화에 의한 효율 양,

정 및 축동력의 변화는 출구 위치( 및 폭) (  )

변화에 비해 상대적으로 작은 값을 가짐을 알 수

있다.

Fig. 14 Effect of hub and shroud profile on blade
loading at 50% span and area averaged
velocity Cm on meridional surface

지금까지의 계산 결과를 살펴보면 임펠러 출구

위치( 폭), (  및 허브와 슈라우드 형상을 변)

화 시켰을 때 설계점 유량(1750 rpm, 5m
3 에/min)

서 효율은 양정은 축동력은86-90%, 8-18m,

까지 변화한다 이러한 결과 중에서 특히7-17kW .

효율 값이 실제 보다 높은 이유는 본 연구에서는

임펠러만을 고려하여 해석을 수행하였기 때문이

다 볼류트 를 포함한 주변 관로의 저항을. (Volute)

포함하여 해석할 경우 수준임 보여주고70-75%

있으며,
(7) 본 연구결과를 바탕으로 제작한 펌프를

사용하여 직접 실험한 경우에도 의 결과를77%

보였다.
(8)

결 론4.

본 연구는 모터로 구동되는15kW 5m
3 의/min

유량을 고효율로 공급할 수 있는 엽 비막힘형2

수중 슬러리 펌프의 임펠러를 개발하는 것을 목

표로 임펠러 출구 위치 변화( 출구 폭), (  및)

허브 프로파일이 펌프 성능에 미치는 영향을 상

용 해석용 프로그램을 사용한 (ANSYS BladeGen,

전산해석을 통해 수행하였다 그 결과 아래CFX) .

의 몇 가지 결론을 얻었다.

임펠러 출구 위치 변화(1) ( 가 증가하면 양)

정 및 축동력의 경우는  와 함께 지속적으로

증가하지만 효율의 경우는  까지만=38 mm

증가하며 그 이상의 값에서는 일정한 값을 가짐,



비 막힘형 수중 펌프 임펠러 형상이 펌프 성능에 미치는 영향 1207

을 보여준다 이러한 결과로부터.  를 증가할

경우 효율의 손실 없이 지속적으로 양정을 높일

수는 있겠지만 축 동력이 증가하는 문제가 발생

하게 된다.

출구 폭(2) (  가 증가하면 양정 및 축동력의)

경우는  와 함께 지속적으로 증가하지만 효율

의 경우는  까지만 증가하며 그< 55 mm ,

이상의 값에서는 거의 일정한 값을 가진다는 것

을 알 수 있다 이러한 결과로부터.  에서처럼

 를 증가할 경우 효율의 손실 없이 지속적으로

양정을 높일 수는 있지만 역시 축 동력이 증가하

는 문제가 발생하게 된다.

허브 및 슈라우드 프로파일의 변화는 상대(3)

적으로 임펠러 성능에 큰 영향을 미치지는 않는

다.
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