
2015 한국유체기계학회 하계 학술대회 발표 논문, 2015년 6월 22-24일, 원주
The KSFM Journal of Fluid Machinery: Vol. 19, No. 2, April, 2016, pp.21~26(Received 22 May. 2015; accepted for publication 9 Mar. 2016)
한국유체기계학회 논문집: 제19권, 제2호, pp.21~26, 2016(논문접수일자: 2015.05.22, 심사완료일자: 2016.03.09)  21

1. 서  론

원심압축기(centrifugal compressor)는 운전 중에 발생할 수 

있는 비정상적인 유동현상이 존재한다. 특히 낮은 부하에서 

흡입되는 공기량에 과도한 저항이 발생하게 되면 시스템의 

압력저항보다 압축기가 더 큰 압력을 생산하지 못하여 압축

된 고압부의 유체가 저압부로 역류하는 불안정한 유동현상

이 발생하게 되는데, 이를 서지(surge)현상이라고 한다. 서지

현상을 압축기의 제어 및 여러 가지 운전상의 제약을 발생

시키며, 압력과 유량이 진동하여 큰 소음과 진동을 동반하기 

때문에 압축기에 매우 치명적이다. 그렇기 때문에 압축기의 

내구성 및 정상적인 작동을 위하여, 서지현상이 발생하면 반

드시 바로 벗어날 수 있도록 무부하 상태로 만들어야 한다(1).

최근 컴퓨터의 성능과 다양한 계산방법의 발달로 인하여, 

CFD를 이용하면 실험에 비해 시간 및 경제적으로도 매우 

효율적이기 때문에 많은 선행 연구자들에 의해 수행되고 있

다(2-4). Ding 등(5)은 상용코드 CFX를 사용하여 원심압축기의 

수치해석을 수행하였으며 mixing plane interface(6)가 적용된 

탈설계점의 정상상태 해석은 매우 낮은 회전속도에서 비정

상상태 현상이 두드러지게 나타나는 문제가 발생하게 되는

데, 이때 mixing plane 가정의 유효성이 낮음을 확인하였다. 

또한 비정상상태 해석을 통해 서지와 같은 불안정한 유동에 

대한 성능 예측은 높은 회전속도에서 더 높은 정확성을 보
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ABSTRACT

The objective of present study is to assess the performance of the first stage compressor in a total 3-stage 5000 HP-level 

turbo compressor. CFD commercial code, CFX has been used to predict three-dimensional flow characteristics inside of the 

impeller. Shear Stress Transport (SST) model has been used to simulate turbulent flows through Reynolds-averaged 

Navier-Stokes (RANS) equations. Grid dependency has been also checked to get optimal grid distribution. Numerical results 

have been compared with the experimental test results to elucidate performance characteristics of the present compressor. In 

addition, flow characteristics of the impeller only have been studied for various blade configurations. Angular offset in leading 

edge of the blade has been selected for the optimal blade design. Performance characteristics in region of low mass flow rate 

and high pressure ratio between the impeller entrance and exit have been investigated for the selection of optimal blade design. 

Also, flow instability such as stall phenomena has been studied and anti-stall characteristics have been checked for various blade 

configurations in the operational window.
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임을 확인하였다. Choi(7)는 원심압축기 최적설계를 위해 수

치최적화 기법을 적용하여 서지마진을 증가시킬 수 있는 방

안을 찾고자 목적함수로 설계점에서 유량대 압력비의 기울

기를 사용하는 것을 제시하고 이를 검증하였다. 그리고 이를 

최적화 문제의 목적함수로 사용한다면 서지점에 대한 직접

적인 예측이 없더라도 서지마진의 증가를 고려할 수 있을 

것이라고 설명하였다. Stein 등(8)은 설계점과 탈설계점에서

의 성능곡선을 수치해석을 통해 작성 후 실험과 비교하였다. 

또한 처음으로 LE(leading edge)를 넘어서는 유동이 발생하

는 조건까지 계산을 진행하였고, 비정상상태 해석을 통해 이 

유동이 순간적으로 성장하여 스톨(stall)로 전이되어 압력과 

유량 섭동을 야기함을 보였다. 그리고 부가적으로 부유동을 

추가하여 스톨을 제어함으로써 안정화된 운전 상태로 만드

는 것을 확인하였다.

본 연구에서는 CFD를 이용해 임펠러 블레이드 입구 각도 

변화가 저유량 영역에서의 불안정한 유동에 어떠한 영향을 

미치는지를 확인하였고, 스톨 및 서지마진의 변화가 어떤 경

향으로 나타나는지를 정량적으로 비교 및 분석하였다.

2. 유동해석

2.1 해석대상

본 연구대상의 압축기는 ㈜세아엔지니어링에서 제작한 

터보압축기이며 Table 1에 자세한 설계사양을 기술하였다. 

이 압축기는 총 3단으로 구성되어 있으며 그중에 1단부에 

대해 정상상태 해석을 수행하였다. Fig. 1은 압축기 1단부의 

3차원 모델링 형상이며 본 연구에서는 디퓨져(diffuser)와 볼

류트(volute)를 제외한 임펠러 단일 해석을 수행하였고, 기존

의 임펠러와 입구 각도를 변경한 임펠러의 해석 결과를 서

로 비교 및 분석 하였다. 본 논문에서는 기존의 임펠러를 기

본형 임펠러(baseline impeller), 그리고 입구 각도를 변경한 

임펠러를 수정된 임펠러(modified impeller)로 명명하였다.

2.2 계산격자

Fig. 2는 해석대상인 임펠러들의 형상 및 격자를 보여주며 

총 17개의 블레이드로 이루어져 있고, 그중에 하나의 블레이

드에 대해 주기성(periodic) 조건을 사용하여 해석을 수행하

였다. Fig. 2 (b)의 수정된 임펠러 는 Fig. 2 (a)의 기본형 임펠

러 블레이드 입구 각도가 회전방향으로 15 ° 기울어진 형상

이며, 선행 연구(9)를 통해 다른 형상 변화보다 저유량에서 

더 안정적인 경향을 보인 임펠러이다. 격자 생성은 유체기계 

해석에 특화된 격자생성기인 TurboGrid를 사용하였으며 격

자 의존성테스트를 통해 입구 도메인에 약 3.6만개, 출구 도

메인에 약 4.4만개, 블레이드에 약 42만개로 총 약 50만개

의 육면체(hexahedral) 격자를 사용하였다.

(a) Baseline impeller

(b) Modified impeller

Fig. 2 Computational grid of impellers

Running speed 11018 rpm

Mass flow rate 12.878 kg/s

Total pressure ratio 2.15

Adiabatic Head 4847.68

Tip clearance of shroud 0.35∼5 mm

Impeller diameter 660.4 mm

Table 1 Design specification of the present compressor

Fig. 1 Geometry of centrifugal compressor
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2.3 해석방법

본 연구에 사용된 CFX(10)는 터보기계를 포함한 유체기계 

해석에 최적화된 CFD 상용코드이다. 선행 연구(11)를 통해 기

본형 임펠러에 대한 해석 결과와 성능시험 결과를 비교하여 

해석방법을 검증하였으며 본 연구에도 적용하였다. 입구조건

은 전압력과 전온도로 설정하였고 출구조건은 질량유량으로 

설정하였다. 난류모델은 역압력구배로 인한 유동 박리 예측

에 효과적인 RANS(Reynolds-averaged Navier-Stokes equation)

기반의 SST(shear stress transport) 모델을 사용하였고, 도메인

과 블레이드 사이에는 frozen-rotor interface를 적용하였다. 작

동유체는 35 ℃의 이상상태의 공기이며 유량 변화에 따른 기

본형 임펠러와 수정된 임펠러의 유동장 분석과 성능곡선을 

통해 비교하였다. 성능시험 결과를 통해 서지영역으로 알려

진 저유량의 불안정한 영역과 설계점에서의 안정한 영역에

서의 유동특성을 비교하여 불안정한 영역에서만 확인할 수 

있는 유동특성을 확인하고, 그러한 유동특성이 발생하지 않

는 영역까지만 해석을 진행하여 성능곡선을 작성하였다. 

Table 2에는 자세한 경계조건을 도시하였으며 설계회전수

() 대비 100 %와 60 %에 대하여 해석을 수행하였다.

(a) Baseline impeller (13.092 kg/s)

(b) Baseline impeller (8.264 kg/s)

(c) Modified impeller (8.264 kg/s)

Fig. 3 Comparison of velocity vector

(a) Baseline impeller (13.092 kg/s)

(b) Baseline impeller (8.264 kg/s)

(c) Modified impeller (8.264 kg/s)

Fig. 4 Comparison of backflow volume


Speed
[rpm]

Inlet Outlet

Pressure
[atm]

Temperature
[℃]

Mass flow rate
[kg/s]

100 % 11018
1 35

8∼15

60 % 6611 5∼9

Table 2 Boundary conditions
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3. 결과 및 고찰

3.1 유량에 따른 비교

설계점의 안정한 영역과 저유량의 불안정한 영역에서의 

해석결과를 비교해보았다. Fig. 3의 (a)와 (b)는 두 영역에서

의 임펠러 입구 근처의 속도 벡터를 비교한 것이다. 실제로 

불안정한 영역에서 발생하는 스톨과 서지와 같은 비정상상

태의 현상은 정상상태 해석결과로는 의미 있는 데이터를 얻

을 수 없는 것으로 알려져 있다(5). 본 연구에서도 Fig. 3 (a)와 

달리 불안정 영역인 (b)에서는 유동의 방향과 반대(negative)

의 속도성분이 예측되었다. 이 역류하는 유동은 순간적으로 

성장하여 스톨과 서지로 전이되고 비정상상태의 현상이 되

므로 비정상상태 해석을 통해서만 현상을 예측할 수 있다. 

하지만 본 연구에서는 비정상상태 해석을 수행하지 않고 이

러한 역류하는 유동의 발생의 유무에 대한 확인을 통해 안

정한 영역과 불안정한 영역 구분의 기준으로 사용하였다. 

Fig. 4의 (a)와 (b)는 이러한 역류가 발생하는 영역의 체적을 

도시한 것이다. 불안정한 영역에서는 임펠러 전체에서 고리 

모양으로 역류가 발생하는 것을 확인할 수 있다. 안정한 영

역에서 보여지는 약간의 체적은 LE에서의 정체구간과 쉬라

우드(shroud)의 벽면 영향으로 발생한 것으로 판단된다.

3.2 임펠러 형상에 따른 비교

동일한 유량의 저유량 영역에서 기본형 임펠러와 수정된 

임펠러의 해석결과를 비교해보았다. Fig. 3의 (b)와 (c) 두 임

펠러의 속도 벡터를 비교한 결과에서 볼 수 있듯이 수정된 

임펠러의 속도장이 역류 없이 상대적으로 안정적임을 볼 수 

있다. 앞서와 동일한 방법으로 수정된 임펠러에서도 역류가 

발생하는 영역을 Fig. 4의 (b)와 (c)에서 살펴보면, 고리 모양

으로 전체적으로 역류하던 현상이 줄어들면서 LE 부근으로 

국한된 것을 확인할 수 있다. Fig. 4에 도시한 체적을 Table 

3에 정리하여 나타내었다. 그 결과 기본형 임펠러의 안정한 

영역보다 불안정한 영역의 체적이 더 증가하였고, 동일한 유

량에서 수정된 임펠러가 기본형 임펠러보다 체적이 감소한 

것을 확인할 수 있다.

Impeller
Mass flow rate

[kg/s]
Backflow volume

[]

Baseline
13.092 0.012

8.264 2.287

Modified 8.264 0.547

* based on 1 blade

Table 3 Comparison of backflow volume

3.3 서지점 예측

두 임펠러에 대한 성능시험 데이터가 없기 때문에 서지점

을 예측하기 위해서는 해석을 통해 접근하는 방법이 필요하

다. Fig. 3 (c)의 입구 속도 벡터는 유입이나 역류가 아닌 임

펠러 회전방향과 평행한 분포를 보여준다. 이 조건보다 적은 

유량이 공급되면 Fig. 3 (b)와 같이 역류하는 속도 벡터를 보

일 것이며, 많은 유량이 공급되면 Fig. 3 (a)와 같이 유입되는 

속도 벡터를 보일 것이다. 이분법(bi-section method)을 이용

한 반복 계산을 통해 Fig. 3 (c)에서처럼 회전방향과 평행한 

분포를 보이는 속도 벡터를 찾아가는 방법으로 안정 혹은 

불안정을 판단하였고, 해석 결과는 Fig. 7과 같다. Fig. 7 (a)

의 기본형 임펠러는 (b)의 수정된 임펠러에 비해 역류하는 

Fig. 6 Comparison of performance curve

(a) Baseline impeller (9.031 kg/s)

(b) Modified impeller (8.264 kg/s)

Fig. 5 Comparison of velocity vector at last calculated point 

according to the impeller shape
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속도 벡터가 더 증가한 것을 확인할 수 있지만, 수정된 임펠

러보다 고유량 영역에 위치하므로 계산시간 단축을 위해 이 

두 지점을 압축기 성능곡선의 스톨 및 서지점으로 가정하여 

성능곡선을 작성하였다. 설계점 회전속도 11018 rpm을 100

%로 하여 60 %에 해당하는 회전속도 6611 rpm에 대하여 같

이 작성하고 Fig. 8에 도시하였다. 수정된 임펠러가 기본형 

임펠러에 비해서 압력비는 약간 감소하는 경향을 나타내지

만 회전속도 60 %도 100 %와 마찬가지로 수정된 임펠러가 

저유량에서 좀 더 안정적으로 운전 가능할 것으로 판단된다.

3.4 서지마진 평가

일반적으로 사용되는 서지마진의 정의 중 하나는 특정 회

전수에서 압축기 작동점에 있는 압력비( )와 서지점에

서의 압력비( ), 그리고 동일한 회전수에서의 서지점 유

량( ) 작동점 유량( )을 고려하여 아래과 같은 식

으로 나타낼 수 있다. 여기서의 유량은 입구 보정유량이다(7).

  

 (1)

저유량 영역의 마지막 계산 지점을 서지점으로 가정한 후

에 작동점을 설계점으로 하여 식 (1)을 이용해 각각의 서지

마진을 구한 결과 기본형 임펠러는 32.5 %, 수정된 임펠러는 

37.3 %로 나타났다. 기본형 임펠러에 비해 수정된 임펠러의 

서지마진이 약 5 %정도 향상된 것을 확인하였다. 설계점이 

고정된 상태로 서지마진을 증가시키기 위해서는 서지가 발

생하는 유량을 줄이거나 압력비를 증가시키는 것이 보통이

다. 수정된 임펠러가 기본형 임펠러에 비해 압력비는 약간 

감소하였으므로, 이에 비해 서지가 발생하는 유량이 저유량 

쪽으로 더 많이 이동했음을 알 수 있다.

4. 결  론

본 연구에서는 상용코드 CFX를 이용하여 임펠러 형상 변

화를 통해 저유량 영역에서 발생하는 불안정 유동에 어떤 

영향을 미치는지에 대해 수치적으로 평가 및 정량화 방법을 

제시하였다.

1) 성능시험에 포함된 운전 조건 중에서 서지영역으로 알

려진 불안정한 영역에 대한 해석결과를 통해 유동이 

역류하는 것을 확인할 수 있었다. 정상상태 해석의 한

계로 인하여 정확한 유동특성을 확인할 수는 없었지만 

스톨로 전이되기 이전에 발생하는 역류 이용하여 안정

한 영역과 불안정한 영역 구분의 기준으로 사용 가능

할 것으로 판단된다.

2) 임펠러 블레이드 입구 각도를 변경한 수정된 임펠러와 

기본형 임펠러를 동일한 유량에서의 해석결과 비교를 

통해, 수정된 임펠러의 입구 부근에서의 속도 벡터 분

포가 역류하는 경향을 적게 보이므로 저유량 영역에서 

좀 더 안정적으로 운전 가능할 것이라 판단된다.

3) 임펠러 입구의 속도 벡터를 비교하며 반복계산을 통해 

서지점을 예측하였고, 이를 토대로 성능곡선을 작성하

였다. 그 결과 수정된 임펠러의 압력비는 약간 감소하

는 경향을 보이지만, 저유량에서 운전 시 비교적으로 

더 많은 안정성이 확보될 것이라 예측 가능하다.

4) 앞서 작성된 성능곡선을 통해 서지마진을 평가하였다. 

그 결과 기본형 임펠러보다 수정된 임펠러의 서지마진

이 약 5 % 가량 증가한 것을 알 수 있었고, 이 결과는 

수정된 임펠러의 서지마진 증가가 압력비 변화에 의한 

영향보다 유량 변화에 의한 영향이 더 크다는 것을 의

미한다.
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