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A b s tract

It has been a major research to improve the performance and reliability

of diesel engine, since internal combustion engine has been invented

originally .

How ever , recently much of these researches are focused on the reduction

of exhaust emission for environmental pollution protection with the

concerns of the low fuel consumption rate.

T he charactristics of fuel injection system have a strong influence on the

air - fuel mixing process and engine output , thermal efficiency , durability ,

noise, and exhaust emissions . T he performance and exhaust emission of

diesel engine is related to the fuel injection rate and injection pressure,

injection duration . Combustion in diesel engine is mainly governed by

characterist ics of fuel injection .

In this study, a simulation program w as developed, which could simulate

a fuel injection system for low - speed marine diesel engine. T he fuel

injection system w as composed of fuel injection pump, high pressure pipe

and fuel injection valve. T he unsteady flow in the high pressure injection

pipe was analyzed by the method of characteristics , considering cavitation

and variation of fuel density and bulk modulus .
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It w as assured that the simulation result s agree well with experimental

result s of injection pressure and quantity at the high pressure distributor

in fuel injection system for the training ship "M/ V Hannara". And the

effect s of the high pressure pipe length and diameter , plunger diameter ,

nozzle opening pressure, nozzle hole diameter and maximum needle lift

w ere also investigated utilizing the simulation program developed in this

study .
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기호 설명

A : 단면적 (cm 2 )

B : 체적탄성계수 (MPa)

C : 유량계수

CD : 댐핑계수 (N·s/ cm )

D : 고압분사파이프 직경 (cm )

K : 스프링 상수 (N/ cm )

M : 질량 (kg )

P : 압력 (MPa)

Q : 유량 (cm3/ s )

R e : 레이놀드 수

U : 유속 (cm/ s)

V : 체적 (cm3 )

W : 스프링 초기하중 (N )

X : 거리 (cm )

Y : 양정 (cm )

a : 연료의 음속 (cm/ s)

ρ : 밀도 (kg/ cm3 )

μ : 밸브의 추력계수

f : 마찰저항계수 (s - 1 )
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t : 시간 (s )

θ : 각도 (deg .)

하첨자

A , B , C , R , S , P : x - t 평면상의 위치

N : 고압분사파이프 격자수

N S : N + 1

air : 대기

cy l : 연소실

e : 공동현상 발생부

liq : 액체

vap : 기체

p : 플런저

s : 스필포트

n : 니들

n1: 니들밸브 대단부

n2: 니들밸브 소단부

l : 고압분사파이프

sl : 슬라이드 밸브

sv : 색볼륨 (sac volume)
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p l : 플런저실과 고압분사파이프 간의 경계

ps : 플런저실과 스필포트 간의 경계

ln : 고압분사파이프와 노즐실 간의 경계

ns : 노즐실과 니들색 간의 경계

sc : 니들색과 연소실 간의 경계

lk : 연료 누설부
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제 1 장 서 론

내연기관이 최초로 발명된 이래 에너지의 효율적 이용과 비용절감, 환경보

호라는 관점에서 열효율과 내구성을 향상시키고, 유해 배출물을 저감시키기

위한 연구가 계속 이루어져 왔다. 최근에는 기존의 고출력화 연구 중심에서

연료소비율의 감소 및 당면한 환경오염문제로 인하여 배기가스 유해배출물 저

감을 위한 연구가 주종을 이루고 있다
1 ,2 ) .

배기가스 유해배출물을 저감시키기 위해서는 연소에 영향을 미치는 제반 인

자들에 대한 연구가 선행되어야 한다. 연소에 영향을 미치는 인자는 여러 가

지가 있으나, 연료의 분사상태와 이에 따른 혼합기 형성과정이 매우 중요하다

고 할 수 있다. 디젤기관에서의 연소과정은 고온 고압의 연소분위기가 형성된

공기 중에 연료를 분사시켜 연료의 자연발화에 의하여 연소가 일어나고, 예혼

합연소에 확산연소가 혼합된 상태로 됨으로 복잡한 양상을 나타내고 있다. 분

사장치의 기능은 적당한 시기에 적정량의 연료를 연소실로 유입시켜 최적의

연료 혼합기를 형성하는 것이므로, 분사장치의 특성 그 자체가 혼합기 형성에

크게 영향을 미친다1,2 ) .

디젤기관의 성능과 연소 생성물은 연소실에 공급되는 연료의 분사율과 분사

압력, 분사기간 등에 따라서 달라진다. 이와 같은 연료의 분사특성은 연소실

내에서 연료의 혼합기 형성과 연소과정을 지배하는 가장 중요한 인자가 되고,

기관의 출력, 열효율, 내구성, 소음, 배출가스의 성분 등과 밀접한 관계가 있기

때문에 연소성능을 파악하기 위해서는 연료의 분사특성을 규명하는 것이 매우

중요하다.

본 연구는 실린더 내에 분사되는 연료의 분사특성을 시뮬레이션으로 실행하
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여 그 분사특성을 파악하는데 목적이 있다. 연구대상 기관으로는 한국해양대

학교 실습선 한나라호 주기관을 선정하고, 이 기관의 연료분사계통의 연료펌

프, 고압분사파이프, 연료노즐을 모델링하여 시뮬레이션 프로그램을 개발하였

다. 한나라호 기관실에 설치된 EMS (Engine Monitoring System )에서 수집한

엔진 부하별 연료분사압력을 계산치와 비교 분석하여 시뮬레이션 결과의 신뢰

성을 검토하였다. 또한, 시뮬레이션 결과로 부터 예측한 연료분사계의 변수 중

에서 연료펌프의 회전수, 플런저 직경, 연료노즐 개방압력, 노즐 홀 직경, 노즐

니들밸브 변위 변화, 펌프측과 노즐측을 연결하는 고압분사파이프 등이 연료

의 분사압력, 분사율, 분사시기 등의 분사계 특성에 미치는 영향을 고찰하였

다.

분사계의 이론적 해석에서 분사관 내 비정상 유동방정식을 풀기 위한 방법

으로는 특성곡선법 및 유한차분법에 의한 해석방법3 ,4 )이 이용되었고, 연료분사

계는 룬게-쿠타(Runge- Kutta) Ⅳ법을 이용하여 계산하였다. 또한, 고압분사파

이프 및 연료펌프, 연료노즐 부분에서의 공동현상에 따른 연료밀도 및 체적탄

성계수의 변화를 고려한 해석5 ,6 ,7 )도 연구하였다.
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제 2 장 연료분사계통의 모델

2 - 1 연료분사계통의 작동원리

연료분사계통의 구조는 Fig .1과 같이 연료펌프, 고압분사파이프, 연료노즐

세 부분으로 크게 나눌 수 있다. 연료펌프는 연료 캠의 회전에 의해 연료가

유입되어 저장되었다가 플런저의 상승으로 인해 연료가 압축, 배출되는 플런

저실과 플런저실 상부와 탑카바(T op cover ) 하부에 설치되어 연료의 흡입, 순

환, 배출을 원활하게 해주는 흡입밸브로 구성 되어 있다.

또한, 연료 흡입 시에 플런저실 내에 연료를 적절히 충만하게 해주는 쇽 업

소버(Shock absorber )라는 장치가 연료펌프의 연료공급 입구파이프 측에 설치

되어 있다. 고압분사파이프는 연료분배관(Oil distributor ) 전, 후로 길이와 직

경이 다른 2개의 파이프로 구분된다. 연료노즐은 고압의 연료를 연소실내로

분사시키고, 연소실에서 형성된 고압의 연소가스 역류를 막기 위한 니들밸브

와 노즐실 및 연료 순환을 위한 논-리턴 밸브(Non - Return valve) 로 이루어

진다.

연료펌프는 캠축의 캠에 의해 작동되며, 펌프 하우징의 배럴에 있는 플런저

에 연결된 롤러 가이드를 통해서 운동이 전달된다. 연료펌프는 고압분사파이

프를 통해서 실린더 커버의 연료노즐과 연결되어 있다.

연료캠의 회전으로 인해 플런저가 위로 움직이면서 펌프 배럴의 도출공

(Spill port )을 닫는 순간에 연료노즐을 통해서 연료분사가 시작된다. 도출공

(Spill port )의 수직 위치는 분사시기를 조절하며, 플런저 상부 측면의 경사 형
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태의 차단모서리(Oblique cut - off edge)가 도출공(Spill port )을 열 때까지 분사

는 계속된다. 토출행정 중에 플런저의 측면에 있는 두 개의 홈으로 연료가 흐

르고, 배럴의 도출공(Spill port )을 통해서 연료가 배출되면 분사는 종료되고,

흡입행정을 하는 동안 스프링 제어식 흡입밸브의 슬라이드 밸브가 열리면서

플런저실에 연료가 다시 채워진다.
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* 7, 8 , 9 : Suc t i on val ve 12 , 13 , 14 : Non- r e t ur n val ve

1. Cam 7 . Sl i de val ve 13 . Thr us t spr i ng

2 . Rol l er 8 . Thr us t pi ece 14 . Aut o deaer a t i on val ve

3 . Pl unger 9 . Sl i de val ve spr i ng 15 . Needl e val ve spr i ng

4 . Bar r el 10 . Top cover 16 . Nozzl e chamber

5 . Spi l l por t 11 . Oi l di s t r i but or 17 . Needl e val ve

6 . Int ake por t 12 . Thr us t pi ece 18 . Sac chamber

F ig .1 T h e S c h em at ic dia g ram of f u e l inj e c t ion s y s t em
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2 - 2 연료순환계통의 구조

엔진이 대형화, 저속화 되고 아울러 저질유의 사용으로 인하여 발생되는 펌

프의 배럴과 플런저, 흡입밸브 및 노즐의 고착, 특히 입,출항시에 벙커 체인지

(Bunker Change)가 완전하게 되지 않은 상태에서는 분사 불량은 필연적으로

일어난다. 이를 개선하기 위하여 연료펌프 및 연료노즐에 연료순환장치를 설

치하여 엔진 정지 시에도 연료순환라인(F .O. CIRC. LINE )의 연료를 순환시키

므로 각 부위의 온도를 대폭 올려주어 시동시 분사를 좋게하여 엔진의 손상을

방지한다.

2 - 2 - 1 연료펌프

1 ) 연료의 순환

엔진이 정지되어 있는 동안, 연료순환펌프(F .O. CIRC. PUMP )에 의해 약

90℃∼ 100℃로 가열된 압력 0.875MPa 의 연료가 흡입밸브의 공급실로 유입

되면 스러스트 피스에 닫혀있던 슬라이드 밸브가 열리면서 연료가 공급된다.

유입된 연료는 연료펌프와 연료노즐을 순환하여 엔진이 정지하고 있는 동안에

도 엔진을 시동하기 전에 연료펌프와 연료노즐을 충분히 예열한다8 ) .

2 ) 연료의 분사

순환하고 있던 연료는 플런저의 상승으로 인하여 압축되고, 압축연료는 슬

라이드 밸브를 통하여 고압분사파이프로 흐른다. 이 때 흡입밸브의 슬라이드
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밸브가 닫히는 기간 동안 압축 연료는 연료공급실로 역류하게 된다. 역류된

연료공급실의 압축연료는 쇽 업소버(Shock absorber )에서 흡수되고, 슬라이드

밸브의 상하단 면적에 가해지는 플런저실의 압축압력에 의해 열려 있던 슬라

이드 밸브는 닫히고, 연료공급실은 차단되어 연료의 흡입은 종료된다.
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3 ) 연료펌프 흡입밸브의 슬라이드 밸브 거동

Fig .2는 연료 흡입시에 흡입밸브의 유로 면적을 나타내고 있다. 연료 압축시

플런저실에서 고압분사파이프로 흐르는 유체가 슬라이드 밸브 단면적 ①에 작

용하여 아래 방향으로 미는 힘이 연료 공급실로 통과하는 유체가 슬라이드 밸

브 단면적 ②, ③, ④에 작용하여 윗 방향으로 미는 힘보다 크다. 그 이유는

탑커버(T op cover )에 의해 스프링 초기 조임력에 닫혀있던 슬라이드 밸브가

연료공급실로 부터의 연료 유입에 의해 움직인 변위는 2.5mm이므로, 플런저

실에서 연료공급실로 흐르는 틈을 직경이 2.5mm인 작은 통로라 고려한다면,

연료공급실로 유체가 흐르는 통과 단면적은 고압분사파이프측에 비해 1/ 5.76

이다. 그러므로, 유체가 흐르는 통과 단면적에 비례하여 연료공급실측으로 흐

르는 유체의 압력은 고압분사파이프 측으로 흐르는 압력에 비해 유량 감소 및

압력 저하로 실제적으로 단면적 ③, ④에 미치는 압력이 작다는 것을 고려하

여, 계산상에서 단면적 ③, ④에 미치는 유체의 압력은 무시하고, 단지 슬라이

드 밸브 수직 하부 단면적 ②에 미치는 유체의 압력 만을 고려하였다. 이로

인해, 실제적으로 플런저실의 압축압력을 받는 슬라이드 밸브의 단면적은 슬

라이드 밸브 상부 단면적 ①과 슬라이드 밸브 하부 단면적 ② 뿐이다. 그러므

로, 플런저의 연료 압축시에는 슬라이드 밸브 상부 단면적 ①이 하부 단면적

② 보다 크기 때문에 슬라이드 밸브는 아래 방향으로 움직이게 된다.
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F ig .2 T h e F lo w A re a s t hrou g h S u ction V alv e

- 17 -



4 ) 슬라이드 밸브에 미치는 힘 계산

* 슬라이드 밸브의 수직 상부에서 작용하는 힘

ⅰ) 슬라이드 밸브의 내부 단면적 ①에 미치는 플런저실의 압축압력

ⅱ) 초기에 슬라이드 밸브를 고정시키는 조임력 F 1 = Wsl

ⅲ) 슬라이드 밸브 스프링의 압축력 F 2 = K sl Y sl

* 슬라이드 밸브의 수직 하부에서 작용하는 힘

ⅰ) 슬라이드 밸브의 하부 단면적 ②에 미치는 플런저실의 압축압력

ⅱ) 슬라이드 밸브가 열린 작은 틈을 통과하는 플런저실의 부분압력으로서

슬라이드 밸브의 시트면 ③에 미치는 힘의 수직성분. 즉, 슬라이드 밸브

시트면적 ③× COS44 .25 에 미치는 플런저실의 부분압력

ⅲ) 슬라이드 밸브가 열린 작은 틈을 통과한 슬라이드 밸브의 단면적 ④에 미

치는 플런저실의 부분압력

위에서 서술한 것 처럼, 슬라이드 밸브에 미치는 힘을 계산하면, 연료 압축

시에 슬라이드 밸브가 수직 상부에서 받는 힘은 연료공급실을 통과하는 플런

저실의 부분압력을 무시하므로, 수직 하부에서 받는 힘보다 약 2.26배가 크다.

그러므로, 플런저 상승으로 연료가 압축되는 시점. 즉, 슬라이드 밸브의 수직

상부에서 작용하는 힘이 수직 하부에서 작용하는 힘보다 큰 순간, 슬라이드

밸브는 닫히고, 연료 공급실은 차단되어 연료의 흡입은 종료된다.
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5 ) 연료펌프의 흡입밸브

흡입밸브는 스러스트 피스와 슬라이드 밸브 및 스프링으로 구성되어 있다.

흡입밸브는 플런저실 상부와 고압분사파이프와 연결된 탑커버 사이에 설치되

어 있으며, 연료의 흡입, 순환 및 플런저의 변위로 압축한 연료를 고압분사파

이프로 배출시키는 역할을 하고 있다.

F ig .3 S e c t ion al V ie w of S lide V alv e
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6 ) 연료펌프의 슬라이드 밸브 스프링

F ig .4 S e c t ion al V ie w of S lide V alv e S prin g

· 슬라이드 밸브 스프링 계수 K sl = 0 . 184N/ cm

· 탑커버에 압축된 초기 스프링 압축력 F 1 : 7 . 176N

· 슬라이드 밸브 스프링의 압축력 F 2 : 11.776N

· 슬라이드 밸브 스프링의 전체 길이 L 0 = 2 .59cm

· 탑커버에 압축된 스프링 길이 L 1 = 2 .2cm

· 슬라이드 밸브에 압축된 스프링 길이 L 2 = 1.95cm
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2 - 2 - 2 연료노즐

1 ) 연료의 순환

연료순환펌프(F .O. CIRC. PUMP )는 예열된 연료를 연료노즐로 순환시킨다.

연료노즐의 연료는 밸브 헤드의 중앙에 있는 구멍을 통해서 스러스트 피스로

전달되고, 그 다음 순환구멍(Fig .1의 L2 간격: 2.4mm )을 통해 빠져 나온다.

그 후에 밸브 몸체의 내부로 부터 밸브 헤드의 측면에 있는 리턴 파이프로 연

료가 흐른다. 스핀들의 테이퍼 밸브 시트 주위의 공간은 연료로 채워져 있지

만, 순환하는 연료의 공급압력 0 .875MPa은 논리턴 밸브 스프링의 힘보다 약

해서 스핀들(Auto deaeration valve)을 들어 올리지 못하므로 연료의 순환은

계속된다. 토출 행정이 시작되어 압축압력이 1.472MPa 정도로 높아지면, 스

프링의 힘을 이기고, 스핀들은 2.4mm (Fig .1의 L2 간격) 만큼 스러스트 피스

위쪽으로 밀려 올라가고, 연료의 순환은 종료된다.

2 ) 연료의 분사

논-리턴 밸브의 스핀들(Auto deaeration valve)이 위쪽으로 올라가면 스러

스트 피스의 순환 구멍이 닫히게 되고, 연료는 스핀들의 안내면(Seat )을 지나

서 스핀들 가이드에 있는 밸브 스핀들 시트 주위의 공간으로 들어간다. 연료

노즐의 개방 압력 31.9MPa까지 압력이 올라가면 1.6mm (Fig .1의 L1 간격)

만큼 니들밸브가 올라가서 연료가 분사된다. 토출행정이 끝나면, 첫번째 밸브

스핀들과 그 다음의 니들밸브는 각각의 Seat (안내면)에 밀착되어, 연료 분사는

종료되고, 연료노즐을 통해 연료는 다시 순환된다.
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2 - 3 쇽 업소버 (S h o ck ab s orb er )

쇽 업소버는 스프링 제어식 피스톤과 실린더로 구성되며, 연료펌프 입구파

이프 측과 연결되어 있다. 플런저 상승으로 연료를 압축하는 과정에서 슬라이

드 밸브가 닫히는 기간 동안 압축연료는 연료공급실로 역류하는데, 이 역류한

연료의 압축압력을 흡수하여 입구파이프 측의 연료압력을 일정히 유지시켜 주

며, 흡입 행정시에 연료가 연료펌프의 플런저실에 신속히 충전시키는 기능을

하기 때문에 어큐물레이터(Accumulator )의 역할도 겸하고 있다.
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1. Hous i ng 7 . Gasket

2 . Pi s t on 8 . Spr i ng Gui de

3 . Spr i ng 9 . Cover

4 . Spr i ng 10. Pl ug

5 . Nut 11. Gaske t

6 . Washer 12 . Seal Ri ng

F ig .5 D ia g ram of S h o c k A b s orb er
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2 - 4 연료캠 Control 선도

Fig .6 은 피스톤이 상사점(T DC) 위치에 있을 때의 연료캠과 캠 롤러의 상

관 관계를 나타낸 것이다. 연료캠에 캠 롤러의 설정각도 즉, 연료캠의 리이드

(Lead) 값은 14.2˚이며, 이때 연료캠에 설정된 캠 롤러의 리프트는 11.3 m m

이다. 이는 엔진 부하 MCR 상태에서의 P - MAX (130.5 bar )를 고려하여 설정

된 연료캠의 Lead 값이다. T able 1과 2는 실습선 한나라호 주기관의 제원과

밸브 개폐시기를 나타내고 있다.

F ig .6 Control D ia g ram of F u el Cam
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T able 1 S pe cif ic at ion of T e s t E n g in e

Engine T ype SSANGYONG MAN B&W 6L35MC

Cylinder Bore X Piston Stroke 350 mmΦ X 1050 mm

Output (M .C.O) 4000 BHP at 200 R/ Minute

Firing Order (For Ahead) 1- 5- 3- 4- 2- 6 (View from stern side)

T able 2 V alv e t im in g of T e s t E n g in e

Connecting rod ratio 1 : 2.4 Crank angle from D.C.

Scavenging - air port

Opens before B.D.C. 41.5°

Closes after B.D.C. 41.5°

Exhaust valve

Open after T .D.C. 118°

Closes after T .D.C. 251.2°

Starting valve

Opens after T .D.C. 5°

Closes after T .D.C.

115°(4 CYL)

95°(5 CYL)

85°(6∼9 CYL)

- 25 -



2 - 5 주기관 연료 순환 및 공급 선도

Fig .7은 한나라호 주기관의 연료 순환 및 공급 계통도를 나타내고 있다. 한

나라호 주기관은 동점도 계수가 40∼50cSt/ 50℃ 이고, 비중은 0.92∼0.93 정도

의 중유를 사용하고 있다. 이 계통도에서 보면, 중유는 F .O.히터(F .O.Heater )에

서 약 90∼100℃ 정도로 가열되어 연료노즐에 의해 연소실로 분사되는 연료

의 동점도 계수는 12∼13cSt 이며, 이때 비중은 보통 0.87 정도가 된다. 일반

적으로 엔진 정지시에는 일반적으로 연료공급펌프(F .O. SUP . PUMP )는 정지

하고, 연료순환펌프(F .O. CIRC. PUMP )만을 작동하여 엔진을 시동하기 전에

연료펌프와 연료노즐을 충분히 예열하고, 엔진 시동시에는 연료공급 및 순환

펌프를 동시에 가동하여 연료펌프에 약 0 .875MPa 의 연료를 공급하고 있다.
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F ig .7 M/ E F u el Circ . & S erv . P ipe D ia g ram
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2 - 6 가변 분사시기 장치 (V IT : V ari ab le Inje c t ion T im in g )

1 ) 개요

연료펌프에 부착된 VIT 장치는 연료를 절감하기 위하여 부분 부하에서도

P - MAX를 MCR 상태의 최고치로 유지하기 위하여 만든 장치이다. 이것은 기

관 부하가 100% 이하로 부터 중지점(Breakpoint : 기관부하 85%) 이라고 알려

진 어떤 설정치 이하까지의 구간에서 MCR의 P- MAX가 유지되도록 연료의

분사시기를 자동적으로 조정할 수 있는 기구를 통하여 얻어진다. 일반적인 엔

진의 P - MAX는 연료 분사 시작점에 의하여 조정되고, 분사 시작점은 보쉬펌

프(Bosch pump)의 경우 펌프배럴이 내려가고, 이에 따라 펌프배럴에 있는 연

료 도출공(Spill port )의 위치가 내려가서 플런저가 상승 할 경우 연료 도출공

(Spill port )을 막는 시기가 빨라져 연료가 분사되는 시기가 빨라진다. 이와 같

이 펌프 배럴이 펌프 하우징 안에서 상하로 움직여서 분사 시기를 조절해 주

는 일반적인 장치를 Super VIT라 한다9 ,10 ) . 이에 반해, 한나라호의 VIT장치는

Fig .8 (b )와 같이 펌프배럴은 고정되어 있고, 단지 플런저 끝부분에 경사홈을

마련한 VIT 플런저에 의해서 연료분사시기를 빠르게 함으로써 넓은 부분 부

하 범위에 걸쳐 허용최고압력을 계속 유지하도록 해서 양호한 열효율을 얻을

수 있다. 이렇게 함으로써 85% 부분 부하에서 별도의 장치없이 약 3%의 연료

를 절약할 수 있다.
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(a ) Straight edge Plunger (b) VIT Plunger

F ig .8 P lun g e r P rof ile s
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2 ) 정격 조정에 의한 기관의 최적화

연료 절약의 방법은 주로 정격 출력에 적용되는 것이 대부분이다. 당연히

정격 출력에서의 낮은 연료 소비는 부분 부하에서도 나타난다. 이것은 적절한

연료 소비 특성을 갖는 박용디젤기관 특성 중의 하나이므로 부분 부하에 있어

서도 적극적으로 낮은 연료소비율을 꾀하는 것이 정격 조정의 기본개념이다.

기관 출력을 제한하는 것 중에 P - MAX가 있는데 부분 부하에 있어서는

P - MAX가 정격치보다 낮아지므로 이것을 정격치나 이에 가깝게 끌어 올림으

로써 싸이클 효율을 좋게 할 수 있다. 일반적으로 P - MAX의 조정은 연료분사

펌프의 분사시기 타이밍을 변경함으로써 용이하게 행할 수 있는데, 이러한 정

격 조정의 범위는 MCR 회전수의 75∼85%가 하한선으로 되어 있다. 이는 주

로 기관 회전수의 저하와 더불어 폭발압력과 관성력의 차가 크게되어 베어링

의 하중이 한계치에 달하기 때문이다.

Fig .9에서 VIT 플런저펌프(VIT fuel pump)는 수평단펌프(Straight edge

pump)에 비해 엔진 부하에 따라 분사시점을 조절함으로써 부분 부하에서

Straight edge pump보다 P- MAX를 상승시키고, 또한 기관 부하 85∼100%에

서는 P - MAX의 값이 최대 허용치를 넘지 않도록 일정하게 유지하여, 연료의

저감 효과를 꾀하도록 설계되어 있다. 반면에 기관 부하 MCR 상태의

P - MAX는 제한되어 있고, 부분 부하 85% 이상에서 제한된 P - MAX를 일정히

유지시켜 주기 위해서는 적당한 비율로 분사 시점을 지연시키고, 그에 따라

분사기간이 증가한 만큼 연료분사량도 다소 증가한다.
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2 - 7 연료펌프의 플런저 유효행정

Fig .10은 엔진 회전수에 따른 플런저의 유효행정을 나타내고 있다. 시운전

시험성적서(Shop T rial T est Record)의 엔진부하, 엔진속도, 연료조정랙크에

따라 비율적으로 엔진 RPM에 따른 플런저의 유효행정을 계산하였다. 공장 시

운전 시험성적서에서 엔진 최소속도는 65 RPM이며, 이때의 연료펌프 연료조

종랙크는 16.0 mm이다. 공장 시운전 데이타(Shop T rial Data )에 따라 엔진부

하를 25%, 50%, 75%, 85%, 100%, 110%로 구분하고, 이에 따른 연료펌프 연

료랙크의 위치는 24.0 mm, 32.9 mm , 41.0 mm, 45.0 mm, 48.0 mm , 50.0 mm

이다.

엔진부하 85%에서 엔진속도 189 RPM인 중지점(break - point )을 기점으로

중지점 이전과 이후를 구분하였고, 플런저 끝단의 기울어진 경사도에 따른 도

출공(Spill port )의 유로 단면적을 고려하여 분사특성곡선을 연구하였다. 여기

서, 중지점인 엔진부하 85%를 기점으로 하여 중지점 이전은 VIT에 의해 엔진

속도가 증가함에 따라 분사 시기가 앞당겨지고, 중지점 이후는 점차적으로 분

사 시기가 지연됨을 알 수 있다.
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2 - 8 연료펌프 배럴 도출공 (S pi ll port )의 유로 단면적

2 - 8 - 1 엔진부하 85 %(중지점 ) 이하에서의 유로 단면적

1 ) 플런저 상승으로 인한 도출공 (S pill port ) 차단시 도출공의 개방면적

Fig .11은 도출공(Spill port ) 차단시 도출공의 유로 면적을 나타내고 있다.

F ig .11 T h e F lo w A re a of S pill P ort Clo s in g
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Fig .11에서 플런저 상승으로 인한 도출공 폐쇄거리 H의 변화에 따른

도출공의 개방 면적은 다음과 같이 구할 수 있다
1 1,12 ) .

H = (X L P - SP C) cosα (1- 1)

ⅰ) H＜ spd
2
일 때,

A sp = π - ψ
4

spd 2 + B spd
2

cosψ (1- 2)

cosψ =

spd
2

- H

spd
2

(1- 3)

B = spd
2

s inψ (1- 4)

ⅱ) H = spd
2
일 때,

A sp = π
8

spd 2 (1- 5)

ⅲ) spd
2
＜H＜spd 일 때,

A sp = ψ
4

spd 2 - B spd
2

cosψ (1- 6)

cosψ =
H - spd

2
spd
2

(1- 7)

B = (H - spd
2

) t anψ (1- 8)
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2 ) 플런저의 유효행정 후 플런저 리드 (L e a d )에 의한 도출공 개방면적

Fig .12는 플런저의 유효행정 후 플런저 리드에 의한 도출공 개방시의 유

로 면적을 나타내고 있다.

F ig .12 T h e F lo w A re a of S pill P ort Openin g

af t er E f f e ct iv e S trok e
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Fig .12에서 플런저의 유효행정 후 플런저 리드에 의한 도출공(Spill port )

의 개방 면적은 H의 변화에 의해 다음과 같이 구할 수 있다11 ,12 ) .

H = [X L P - (E S + SPD + SP C) ] cosβ (2- 1)

ⅰ) H＜ spd
2
일 때,

A sp =
ψ
4

spd 2 - B spd
2

cosψ (2- 2)

ⅱ) H = spd
2
일 때,

A sp =
π
8

spd 2 (2- 3)

ⅲ) H＜ spd
2
＜spd 일 때,

A sp =
π - ψ

4
spd 2 + B spd

2
cosψ (2- 4)

2 - 8 - 2 엔진 부하 85 % (중지점 ) 이상에서의 유로 단면적

엔진 부하 85% 이상에서의 스필포트의 유로 단면적은 엔진부하 85% 이하

에서 처럼 동일한 방법으로 계산되며, 단지, 스필포트의 닫히는 각도α와 열리

는 각도β에 의해서 결정된다.
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2 - 9 연료노즐의 유로 단면적

노즐의 니들밸브에서 유로의 기하학적 형상은 니들밸브의 양정에 의해 형성

된다. 이로 인해, 니들밸브의 유로 면적은 Fig .13에 따라 ①과 ②에서의 단면

적 A 1 과 A 2 같이 두 부분으로 구분되지만 이중 작은 쪽을 적용하였으며,

유로 면적 계산은 다음식을 적용하였다
1 ) .

A 1 = π ( d 1 + 0 .5 Y n s in (2θ 1 Y n cosθ 1) (3- 1)

A 2 = π [ d 2 +
d 1 - d 2

2
cos 2 (θ 2) - 0 .5( Y n +

d 1 - d 2

2
tanθ 1) s in (2θ 2) ]·

[ Y n -
d 1 - d 2

2
( t anθ 1 - ctanθ 2) ] s inθ 2 (3- 2)
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제 3 장 연료분사계통의 이론 해석

3 - 1 연료분사계통의 기본 가정

연료분사계통의 이론적 해석을 위해 다음과 같이 가정한다
13 ) .

1) 분사계 내의 압력과 시간의 변화에 따른 연료의 온도는 일정하다.

2) 관로내의 흐름은 1차원, 비정상 유동이다.

3) 압력 공간 내에서의 압력 분포는 균일하다.

4) 분사계 구조물의 탄성 변형은 없다.

5) 2개의 고압분사관 및 노즐내 제 현상은 동일하다.
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3 - 2 연료분사계의 지배 방정식

3 - 2 - 1 연료펌프

1 ) 플런저실의 연속방정식 14 ,15 ,16 )

플런저실의 체적변화는 플런저의 변위로 생긴 체적 A P UP에서 슬라이드 밸

브의 변위에 의한 고압분사파이프로 공급된 유량 Cp lA p l

2(P p - P l)
ρ
과 연

료의 도출공(Spill port )으로 배출된 유량 CpsA ps

2(P p - P s)
ρ
과, 플런저 틈

새로의 누설량 Q lk 1 을 뺀 값이다.

Vp

B p
·

dP p

dt
= A p Up - CpsA ps

2( P p - P s)
ρ

- Cp lA p l

2(P p - P l)
ρ

- Q lk1

(4- 1)

플런저 틈새 간극 12/ 1000 mm

2 ) 슬라이드 밸브의 개폐

질량 M sl인 슬라이드 밸브는 슬라이드 밸브의 상,하단 면적 A sl1 , A sl2에 가해

지는 플런저실 압력 P p (Fig .2 참조), 슬라이드 밸브를 고정시키는 초기 조임

력 Wsl, 슬라이드 밸브 스프링의 압축력 K sl Y sl 등의 관계에 의하여 순간적으로

개폐한다. 플런저가 상승하여 연료를 압축하여 식(4- 2)가 만족될 때
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즉, 1＞
A sl2·P p

A sl1·P p + Wsl + K sl Y sl
일 때 슬라이드 밸브는 순간적으로 닫힌다.

A sl1·P p + Wsl + K sl Y sl ＞A sl2·P p (4- 2)

3 - 2 - 2 연료노즐

홀형 노즐인 분사노즐은 노즐실 및 니들색 2개의 압력공간과 니들밸브 1개

의 운동체로 구성되어 있고, 각각 연속방정식과 운동방정식을 사용하고 있다.

노즐실내의 압력이 노즐개방압력 (31.9MPa) 이상이면 니들밸브가 상승하고,

니들색(Sac chamber )을 통해 연소실로 분사된다.

1 ) 노즐실에서의 연속방정식

노즐실의 체적변화는 고압파이프로부터 들어온 유량 C ln A l

2(P l - P n )
ρ

에서 니들밸브의 변위로 생긴 체적변화 A n Un과 니들색 공간으로의 분사량

C n sA n s

2(P n - P sv)
ρ
과 니들밸브 틈새로의 누설량 Q lk2을 뺀 값이다.

V n

B n
·

dP n

dt
= C ln A l

2(P l - P n )
ρ

- A n Un - C n sA n s

2(P n - P sv)
ρ

- Q lk2

(4- 3)

니들밸브 틈새 간극 6/ 1000 mm
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2 ) 노즐색 내에서의 연속방정식

노즐색 내의 유량변화는 노즐실로부터 들어온 유량 C n sA n s

2(P n - P sv)
ρ

에서 연소실로 분사되는 유량 C scA sc

2(P sv - P cy l)
ρ

을 뺀 값이다.

V sv

B sv
·

dP sv

dt
= C n sA n s

2(P n - P sv)
ρ

- C scA sc

2(P sv - P cy l)
ρ

(4- 4)

3 ) 니들밸브의 운동방정식

질량 M n인 니들밸브의 운동은 노즐실의 니들밸브의 단면적 차에 가해지는

노즐실 압력 (A n 1 - A n2)P n과 니들밸브의 끝 단면적에 가해지는 니들색 압력

[A n 1 - μ n s (A n 1 - A n2) ]P sv 에서 니들밸브 스프링의 조임력 Wn 과 몸체와

니들밸브 사이의 감쇠력 CD n s Un 과 니들밸브의 변위에 따른 스프링의 압축

력 K n Y n을 뺀 값이다.

M n·
d Un

dt
= μ n s (A n 1 - A n 2)P n + [A n 1 - μ n s (A n 1 - A n 2) ]P sv - Wn

- CD n s Un - K n Y n (4- 5)

d Y n

dt
= Un (4- 6)
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3 - 2 - 3 고압분사파이프

고압분사파이프 내의 흐름은 1차원 비정상 유동으로 가정하고, 유체의 압축

성과 관내의 마찰손실 등을 고려하여 운동방정식과 연속방정식을 유도하면 비

선형 편미분방정식
17 )
을 얻을 수 있다.

1 ) 운동방정식

L 1 = 1
ρ
∂P
∂x

+ ∂U
∂ t

+ U ∂U
∂x

+ f U | U |
2D

= 0 (5- 1)

2 ) 연속방정식

L 2 = ρa 2 ∂U
∂x

+ ∂P
∂ t

+ U ∂P
∂x

= 0 (5- 2)

f 는 고압분사파이프내의 유동의 마찰저항계수이고, 운동방정식의 f U| U |
2D

항은 마찰손실을 나타내며, 마찰력은 흐름의 역방향으로 작용하므로 반드시

유체속도의 마찰손실은 절대치 유속 | U |로 나타낸다.

L 1 , L 2의 방정식에서 압력 P와 유속 U는 종속변수이고, 거리 x와 시간 t는 독

립변수이다. L 1 , L 2 의 편미분 방정식은 아래와 같이 특성곡선법에 의해 4개

의 상미분 방정식으로 변환된다.

L = L 1 + λL 2 = λ [ ∂P
∂x

( U + 1
ρλ

) + ∂P
∂ t

] + [ ∂U
∂x

( U + ρa 2λ) + ∂U
∂ t

]
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+ f U | U |
2D

= 0 (5- 3)

일반적으로, 2개의 종속변수 U와 P는 x와 t의 함수이고, 독립변수 x 가 t

의 함수라면
dP
dt

= ∂P
∂x

dx
dt

+ ∂P
∂ t

, d U
dt

= ∂U
∂x

dx
dt

+ ∂U
∂ t
가 된다.

(5- 4)

식(5- 3)과 식(5- 4)을 검토해보면 dx
dt

= U + 1
ρλ

= U + ρa 2λ가 되므로,

(5- 5)

식(5- 3)은 상미분 방정식이 된다.

λ
dP
dt

+ d U
dt

+ f U | U|
2D

= 0 (5- 6)

식(5- 5)에서 λ는 2개의 특정값을 갖는다.

λ = ± 1
ρa

(5- 7)

식(5- 7)을 식(5- 5)에 대입하면

dx
dt

= U±a 가 된다. (5- 8)

식(5- 6)과 식(5- 8) 로 부터 4개의 상미분 방정식이 얻어진다.

dx
dt

= U + a (5- 9)

1
ρa

dP
dt

+ d U
dt

+ f U | U |
2D

= 0 (5- 10)

dx
dt

= U - a (5- 11)

- 1
ρa

dP
dt

+ d U
dt

+ f U | U |
2D

= 0 (5- 12)
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F ig .14 M e th o d of Ch ara ct e ri s t ic s

Fig . 14는 분사파이프내의 x - t 좌표상의 특성곡선을 나타내고 있다.

식(5- 9)와 식(5- 11)은 x - t 좌표상에서의 특성곡선이며, 식(5- 10)은 특성곡선

dx
dt

= U + a일 때 성립하고, 식(5- 12)는 특성곡선 dx
dt

= U - a일 때 성립한

다. 한편, 유속 U은 거리 x와 시간 t의 함수이므로 x - t 좌표상에서 곡선으로

나타나는데, 유속 U가 압력파의 전파속도 a에 비해 극히 작을 경우에는 이 곡

선은 거의 직선과 같다.

위의 식(5- 9)∼식(5- 12)인 상미분 방정식을 유한 차분법을 적용하면 다음과

같다.

x P - x R = ( UR + a) ( tP - tR ) (5- 13)

UP - UR + 1
ρa

(P P - P R ) +
f UR | UR |( tP - tR )

2D
= 0 (5- 14)
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x P - x S = ( US - a) ( tP - tS ) (5- 15)

UP - US - 1
ρa

(P P - P S ) +
f US | US |( tP - tS )

2D
= 0 (5- 16)

단, Fig .14의 Δ t
Δx
의 선정은 P를 통과하는 특성곡선이 x - t 좌표상에서 A

와 C점 밖으로 벗어나지 않고, 계산의 안정화를 위해 Δ t( U + a)≤Δx 조건

이 성립되야 한다.

Fig .14에서 시간 t = t0일 때 각 구간의 교점 A, B, C에서의 초기 압력과

유속을 대입한 후 보간법을 이용하여 R, S의 값을 계산하고, R, S의 값을 식

(5- 13)∼식(5- 16)에 대입하면, 시간 t = t0 + Δ t인 P점에서의 새로운 압력과

유속의 값을 다음과 같이 구할 수 있다.

x P - x R

x P - x A
=

UB - UR

UB - UA
∴ x P - x R =

UB - UR

UB - UA
(x P - x A )

여기서, tP - tR = tP - tS = Δ t이고, x P - x A = x P - x C = Δx이므로 식(5- 13)

으로 부터 ( UR + a)Δ t =
UB - UR

UB - UA
Δx이 된다. (5- 17)

∴ UR =
UB - a Δ t
Δx

( UB - UA )

1 + Δ t
Δx

( UB - UA )
(5- 18)

동일한 방법으로 US를 구하면
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∴ US =
UB - a Δ t
Δx

( UB - UC)

1 - Δ t
Δx

( UB - U C)
(5- 19)

또한, P는 x와 t의 함수이므로

P R = P B - Δ t
Δx

( UR + a) (P B - P A ) (5- 20)

P S = P B + Δ t
Δx

( US - a) (P B - P C) (5- 21)

이다. 그리고, 고압분사파이프의 경계단을 제외한 고압분사파이프내의 분할

점 P에서의 압력 P P 와 유속 UP 은 다음과 같다.

식(5- 14)과 식(5- 16)을 더하면,

UP = 1
2

[ UR + US + 1
ρa

(P R - P S ) - f dt
2D

( UR | UR | + US | US |) ] (5- 22)

식(5- 14)에서 식(5- 16)을 빼면,

P P = 1
2

[ P R + P S + aρ ( UR - US ) - aρf d t
2D

( UR | UR | - US | US |) ] (5- 23)

따라서, 상기의 식들을 적용하면 고압분사파이프Ⅰ, Ⅱ 의 각 분할점에서 압

력과 유속을 구할 수 있고, 연료펌프의 슬라이드 밸브와 연결되는 고압분사파

이프Ⅰ 입구측과 연료노즐에 연결되는 고압분사파이프Ⅱ 출구측에서의 압력과

유속은 펌프측과 노즐측의 각 경계조건과 특성곡선에 의해 구할 수 있다.
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3 - 3 각 단에서의 경계조건

F ig .15 Calcu lat ion M o del of F u e l Inj e c t ion S y s t e m

1 ) 고압분사파이프Ⅰ 입구측 (A - A 단면 )

Fig .15는 연료분사계통의 각 단의 경계를 나타낸다. A - A단면에서 PⅠ , 1 은

플런저실 압력 P p 와 동일하다고 가정하면 연료펌프와 고압분사파이프Ⅰ 경

계에서의 압력과 유속을 구할 수 있다.

P PⅠ , 1 = aρ ( UPⅠ , 1 - US +
P S

aρ
+ f d t

2DⅠ
US | US |) (5- 24)
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UPⅠ , 1 = US + 1
aρ

(P PⅠ , 1 - P S ) - f dt
2DⅠ

US | US | (5- 25)

US =
UI , 1 - a dt

dx
( UI , 1 - UI , 2)

1 - dt
dx

( UI , 1 - UI , 2)
(5- 26)

P S = P I , 1 + dt
dx

( US - a) ( P I , 1 - P I , 2 ) (5- 27)

2 ) 고압분사파이프Ⅰ 출구측 (B - B 단면 )

B- B 단면에서 식(5- 9)와 식(5- 10)에 의해 고압분사파이프Ⅰ의 출구측 경계

값인 압력 P PⅠ , N S과 유속 UPⅠ , N S 을 구할 수 있다.

P PⅠ , N S = aρ ( UR + 1
aρ

P R - f d t
2DⅠ

UR | UR | - UPⅠ , N S ) (5- 28)

UPⅠ , N S = UR + 1
aρ

P R - f d t
2DⅠ

UR | UR | - 1
aρ

P PⅠ , N S (5- 29)

UR =
UI , N S - a dt

dx
( UI , N S - UI , N )

1 + dt
dx

( UI , N S - UI , N )
(5- 30)

P R = P I , N S - dt
dx

( UR + a) ( P I , N S - P I , N ) (5- 31)
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3 ) 고압분사파이프Ⅱ 입구측 (C - C 단면 )

Fig .16과 같이 고압분사파이프Ⅰ과 Ⅱ를 연결하는 분배관에 내부의 용적은

별도로 없고, 단지 직경이 서로 다른 파이프를 연결해 주는 분기점 역할을 하

므로, C- C 단면에서는 연속방정식과 정압의 조건하에서 압력 P PⅡ , 1과 유량

QPⅡ , 1을 구할 수 있다
17 ) .

P PⅡ , 1 = P PⅠ , N S (5- 32)

QPⅡ , 1 =
QPⅠ , N S

2
(5- 33)

F ig .16 B ran ch in g S y s t em of H ig h P re s s . Inj e ct ion P ipe
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4 ) 고압분사파이프Ⅱ 출구측 (D - D 단면 )

D- D 단면에서 P PⅡ , N S이 노즐실 압력 P n 과 동일하다고 가정하면 고압분사

파이프Ⅱ와 노즐 경계에서의 압력과 유속을 구할 수 있다.

P PⅡ , N S = aρ ( UR + 1
aρ

P R - f d t
2DⅡ

UR | UR |) (5- 34)

UPⅡ , N S = UR + 1
aρ

P R -
f d tUR | UR |

2DⅡ
- 1

aρ
P PⅡ , N S (5- 35)

UR =
UⅡ , N S - a dt

dx
( UⅡ , N S - UⅡ , N )

1 + dt
dx

( UⅡ , N S - UⅡ , N )
(5- 36)

P R = PⅡ , N S - dt
dx

( UR + a) (PⅡ , N S - PⅡ , N ) (5- 37)

3 - 4 물성치와 계수

1 ) 체적탄성계수와 밀도

연료의 체적탄성계수 B 와 밀도ρ는 압력의 함수로 나타낸다.

B = - V ∂P
∂ V

= 1 + aP - bP 2

a - 2bP
(6- 1)

ρ = ρ 0 ( 1 + aP - bP 2) (6- 2)

여기서, ρ 0는 일정온도, 대기압 하에서의 연료의 밀도이고, a , b는 DOW와

FINK의 상수18 )이다.
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2 ) 관 마찰계수

고압분사파이프Ⅰ,Ⅱ 내의 점성저항은 속도에 비례하며, Darcy - Weisbach

방정식에 의해 마찰저항계수 f는 레이놀드 수 R e에 따라 3단계로 구분하여 계

산하였다
19 ) .

층류시: f = 64
R e

(6- 4)

천이시: f = 0 .00019064R e0 . 64378 (6- 5)

난류시: f = 0 .3164R e - 0 . 25 (6- 6)

3 ) 공동현상

연료분사계 내의 어떤 지점이 증기압 이하로 떨어지면 공동이 발생하는데,

공동현상이 발생하면 연료의 밀도와 체적탄성계수에 크게 영향을 미친다. 공

동은 지배방정식과 압력파에 의해 발생, 소멸되며, 공동이 발생했을 때 연료의

밀도와 체적탄성계수를 각각 ρ e와 B e로 표시하면 다음과 같다
2 0 ,2 1 ) .

ρ e = ρ i + ΔM
V

(6- 7)

B e =
B vap

1 + [ (B vap - B liq) / B liq] VL
(6- 8)

VL =
ρ e - ρ vap

ρ liq - ρ vap
(6- 9)
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여기서, ρ i는 Δ t시간 전에 계산된 밀도이고, ΔM은 Δ t시간 동안 들어온

유량에서 나간 유량을 뺀 질량의 증가분이다. B e 값을 결정짓는 것은 함수

VL인데 공동이 생기면 ρ vap≤ρ e≤ρ liq이므로 B e 값의 급격한 감소가 나타

나지만, 공동이 소멸되면 ρ e≥ρ liq로 B e 값은 회복된다. 따라서 VL은 임계

조건을 가지는데 만약 어떤 구간 전체가 공동이면 B e = B vap가 되고, 공동이

없어지면 B e는 B liq이 되기 때문에 함수 VL은 다음과 같다.

VL≥1 일 때 ; VL = 1, ρ e = ρ liq

VL＜0 일 때 ; VL = 0 , ρ e = ρ vap (6- 10)

여기서, VL은 전체 체적에서 액상연료가 차지하는 체적의 비를 나타낸다.

4 ) 유량 계수

연료분사계의 각 실 및 입, 출구에서 유체의 유량을 계산하기 위해서는 각

부분 모두 오리피스로 취급하고, 오리피스 방정식을 적용하였다. 오리피스에서

통과유량은 유체의 유속과 기하학적 단면적, 유량계수에 의해 영향을 받는다.

계산 과정에 적용된 유량계수는 참고문헌에서 논했던 방법으로 0.7∼0.8사이의

값을 적용하여 계산하였다2 2 ,2 3 ) . 니들밸브와 노즐홀에서의 유량계수는 연구자에

따라 조금씩 상이하나 보통 0.6과 0.7 범위의 상수값을 적용하였거나, 또는 니

들밸브 양정의 함수로 적용하고 있다2 4 ) . 본 연구에서는 니들밸브에서 0.7, 노

즐홀에서 0.6의 상수값을 적용하였고, 연료펌프의 플런저실과 고압분사파이프

사이의 유량계수는 0.4를 적용하였다.
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3 - 5 계산 알고리즘

분사계 전체에 걸쳐 정확한 수치해를 얻기 위해서 연료펌프 및 연료노즐 측

에서의 연속방정식과 운동방정식은 룬게-쿠타(Runge- kutta) Ⅳ법을 이용하여

계산하였으며, 고압분사파이프 측의 2개의 편미분 방정식은 특성곡선법에 의

해 4개의 상미분 방정식으로 유도하였고, 이를 유한 차분법으로 해석하였다.

Fig .17은 계산 알고리즘을 나타낸다25 ,2 6 .2 7 ) .

1) 분사계 각 부의 고정된 입력값 즉, 펌프의 회전수, 노즐개방압력, 잔류압력,

스프링 상수, 플런저의 유효행정, 각종 요소들의 형상 치수 등을 프로그램

초기에 설정한다.

2) 각 운동부의 변위와 각 실의 압력 등을 초기 값으로 입력시키고, 두번 째

반복 부터는 계산 결과 값을 초기 값으로 한다.

3) 고압분사파이프Ⅰ 내의 각 분할점에서 특성곡선법에 의해 압력과 유속을

계산하고, 그 경계값을 이용하여 고압분사파이프Ⅱ 내의 압력과 유속을 계

산한다.

4) 연료펌프 및 연료노즐 측의 연속방정식과 운동방정식을 연립하여 룬게-쿠

타 Ⅳ법으로 각부의 압력, 유량, 변위 등을 구한다.

5) 설정된 계산종료 시점까지 t = t + Δ t 에 의해서 반복 계산한다.
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F ig .17 F lo w Ch art
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제 4 장 실험장치 및 실험방법

4 - 1 실험장치

실습선 한나라호에는 주기관의 각 실린더의 연소 상태 및 연료분사 상태를

계측하고 엔진의 부하에 따른 출력을 분석, 비교, 판단하여 엔진 성능을 파악

할 수 있는 EMS (Engine Monitering System )장치가 설치되어 있다. 그 결과

값을 기준으로 엔진을 조정하여 원하는 최적의 엔진 상태를 유지할 수 있고,

엔진 계측 데이터를 PC로 관리함으로써, 계측 데이터의 이력(History ) 및 엔

진 데이터를 비교 및 산출하여 효율적 관리를 할 수 있다.

Fig .18은 EMS 장치의 개략도를 나타내고 있으며, 본 연구에서는 이 장치를

이용하여 실험치의 엔진 부하별 연료분사압력을 계산치와 비교 분석하였고,

실험에 적용한 연료분사계의 제원은 T able 3과 같다.

4 - 2 실험방법

연소실과 고압분사파이프 분배관 내에 설치된 압전형(Piezo- tron ) 센서에서

수집된 신호는 연결단(Junction Box )을 통해 원격 제어단(Remote Control

Box )으로 보내지며 여기서 출력된 자료는 컴퓨터 본체에 데이터 처리 및 연

산기능을 가진 데이터 수집카드(Acquisition Card)로 전송하여 데이터를 처리

한다. 데이터 수집은 항해 중에 실시간으로 수집하고, 크랭크 각도는 T DC를

검출하여 회전속도가 일정하다는 가정 하에 기관 회전수를 이용하여 크랭크
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각도로 환산하여 나타내고 있다.

F ig .18 E n g in e M on it orin g S y s t e m
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T able 3 S pe c if ic at ion of F u el Inj e c t ion S y s t em

Equipments Item s Dimension

Fuel Cam

Base circle diameter 19 cm

Roller diameter 9 cm

Maximum lift 3.95 cm

Fuel Pump

Plunger diameter 2.85 cm

Plunger lift 3.95 cm

Spill port diameter 0.25 cm

High Press . Pipe
PipeⅠlength/ diameter 70/ 0.65 cm

PipeⅡlength/ diameter 90/ 0.45 cm

Fuel Injection Valve

Needle Diameter (L)

Needle Diameter (S )

Needle valve Max .lift

1.24 cm

0.65 cm

0.16 cm

Spring coefficient 24.1 N/ cm

Opening pressure 31.9 MPa

Sac volume 0.1277 cm 3

Hole number 5

Fuel supply pressure: 0.875 MPa
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제 5 장 결과 및 고찰

대형 저속 디젤기관의 고압분사파이프내에서 Δ t( U + a)≤Δx를 만족하고,

계산의 안정화를 위하여 캠각 0.01°간격으로 계산하였고, 중지점(엔진부하

85%)을 기점으로 하여 이전과 이후 즉, VIT의 특성을 고려하여 엔진속도 184

RPM과 198RPM에서 연료분사계의 분사특성을 연구하였다. 연료분사계를 수

학적으로 모델링한 계산의 신뢰성을 검증하기 위하여 실험장치인 EMS에서

얻은 고압분사파이프 분배관에서 촬취한 연료분사압력 곡선을 계산치와 비교

분석하였고, 또한 시뮬레이션에 의한 계산치를 다양한 변수변화에 따른 분사

압력, 분사율, 분사량, 분사시기 등의 연료분사특성에 대해서도 고찰하였다.

5 - 1 실험결과와 계산결과의 비교

5 - 1- 1 연료펌프의 속도변화에 의한 영향

Fig .19와 Fig .20은 펌프 회전수가 198RPM과 184RPM일 때 고압분사파이프

분배관내의 압력변화에 대하여 계산치와 실험치를 비교한 것이다. 회전수가

증가하면 고압분사파이프 분배관 내부의 최고 압력은 증가하고, 니들의 열림

기간이 증가함을 알 수 있었다. 이는 분사량을 결정하는 연료랙의 이동 거리

즉, 플런저의 유효양정에 따라 연료분사기간이 결정되기 때문이다. 고압분사파

이프내의 최대압력은 계산치와 실험치에서 각각 198RPM에서 72.6MPa 과

71.4MPa 이고, 184RPM에서는 62.1MPa 과 60.3MPa을 나타내고 있다.
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이처럼 계산치와 실험치의 압력곡선을 비교하면 분사파이프내의 최대압력은

약 2% 이내의 차이를 나타내고 있으며, 압력 파형도 전반적으로 잘 일치하고

있어, 본 시뮬레이션 프로그램의 계산결과는 신뢰할 수 있다고 생각된다. 실험

결과의 차이는 유체의 압축압력에 영향을 미치는 관마찰 계수, 각 유출부의

유량계수 등의 오차에 따른 영향으로 판단되며, 압력상승 초기에 압력파형의

차이는 슬라이드 밸브와 논리턴밸브의 움직임을 순간적인 개폐작용으로 가정

한 결과로 판단된다. 그리고, 고속기관에서는 일반적으로 분사파이프 내의 압

력은 분사기간 이후에도 재차 압력상승이 있으며, 압력파의 상호간섭 작용으

로 인해 잔류압력의 변동폭이 증가하는 경향을 보이는 반면에 본 논문의 박용

대형 저속기관에서는 연료펌프 측에 연료순환장치인 흡입밸브를 갖추고 있어,

연료분사기간 이후에 연료펌프 측 흡입밸브의 슬라이드 밸브가 열리므로 고속

기관 처럼 연료노즐의 니들밸브가 닫힌 후에도 반사파에 의한 잔류압력이 크

게 형성되지 않는 것이 특징이다.
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F ig .19 Com pari s on of e x perim ent al an d s im ulat ion re s u lt s

at th e h ig h pre s s ure pipe di s tribut or

F ig .2 0 Com pari s on of e x perim ent al an d s im ulat ion re s u lt s

at t h e h ig h pre s s ure pipe di s t ribut or
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Fig .21은 198RPM 과 184RPM 운전영역에서 계산된 연료분사율을 비교한

것으로 분사율 상승 부위의 기울기는 거의 동일한 경향을 보이고, 회전수 증

가에 비례하여 최대 분사율과 분사량이 증가함을 알 수 있다. 계산된 분사량

이 실측치 보다 다소 높게 나타나고 있는데, 이는 유로의 형상, 유속 및 압력

차 등에 의하여 결정될 수 있는 유량계수를 프로그램 상에서 일정 값으로 고

정시킨 결과로 보여진다.

Fig .21 Simulated injection rate of various pump speed

* 실측치 연료분사량 : 184RPM = 3 . 89 cm3 / i nj / cycl e

198RPM = 4 . 09 cm3 / i nj / cycl e

* 계산치 연료분사량 : 184RPM = 3 . 97 cm3 / i nj / cycl e

198RPM = 4 . 31 cm3 / i nj / cycl e
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5 - 2 분사계의 파라메터에 따른 시뮬레이션과 분석

5 - 2 - 1 분사파이프의 길이 및 직경에 의한 영향

Fig .22, Fig .25는 고압분사파이프의 길이 및 직경을 파라메타로 하여 분사압

력 특성을 나타내고 있다. Fig .22, Fig .24에서 분사파이프의 길이가 짧을수록

최고 분사압력과 분사율이 증가하며 압력의 상승이 조금씩 빨라짐을 알 수 있

고, 분사파이프의 길이가 증가할수록 최고압력이 낮아지는데, 이는 파이프의

길이가 증가함에 따라서 펌프로부터 발생되는 압력파가 반사되어 분사계 내부

의 상호 간섭 현상이 커지기 때문에 일어나는 현상이라고 사료된다.

Fig .23에서 노즐 니들의 운동은 파이프의 길이가 길어질수록 파이프내의 압

력전달이 지연되므로 노즐 니들이 움직이기 시작하는 크랭크 각도가 약 0.2。

정도 지연됨을 알 수 있었고, 니들의 열림 기간은 파이프의 길이에 비례하여

증가함을 알 수 있었다.

Fig .25, Fig .26에서는 파이프의 직경이 작을수록 분사파이프 내부의 면적이

작아지고, 따라서 압력파의 전달속도가 빨라지기 때문에 최고 분사압력과 분

사율이 높아지는 일반적인 경향을 보이고 있다. 전체적으로 파형에는 큰 차이

가 없으나 니들의 변위가 조금씩 증가하는 것을 확인할 수 있었다.

이와같이 시뮬레이션을 통하여 니들의 운동과 분사율을 연관시켜 볼 때 파이

프 직경의 크기는 분사 특성에 영향을 주며, 분사계를 구성하고 있는 부품 및

운전조건에 맞는 최적의 분사파이프 직경이 존재함을 알 수 있었다.
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F ig .22 S im ulat e d f u e l inj e ct ion pre s s ure of v ariou s fu e l

pipe

len g t h s at th e n o z z le c h am b er

F ig .23 S im ulat e d n e e dle lif t f or v ariou s fu e l pipe len g t h s
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F ig .24 S im ulat e d inje ct ion rat e of v ariou s fu e l pipe len g t h s

F ig .25 S im ulat e d fu e l inj e c t ion pre s s . of v ariou s pipe

diam et er at t h e h ig h pre s s . pipe di s tribut or
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F ig .26 S im ulat e d inj e c t ion rat e of v ariou s pipe diam et e r

5 - 2 - 2 플런저 직경 변화에 의한 영향

Fig .27, 28는 펌프 회전수 198RPM에서 플런저 직경 변화에 따라 연료캠 곡

선의 상승속도를 조절하여 동일한 플런저 체적으로 상승하는 조건에서 플런저

직경 변화에 따른 분사파이프 내의 압력변동과 이 때의 분사율의 변화를 나타

내고 있다. Fig .29, 30과 같이 플런저 속도는 불변으로 하고, 단지 플런저 직

경만을 변화시킨 경우에는 플런저 직경이 증가할수록 동일한 시간에 연료유의

이동량이 많기 때문에 분사파이프 내의 압력과 분사율이 증가되지만, 동일한

플런저 체적으로 상승하는 조건에서 플런저 직경이 분사압력과 분사율에 미치

는 영향을 검토한 결과 플런저 직경이 작을수록 플런저의 상승속도가 증가하
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므로 압력의 상승이 조금씩 빨라지고 이로 인해 분사압력과 분사율이 증가함

을 알 수 있고, 플런저의 직경이 클수록 플런저의 상승속도가 느려지므로 분

사압력과 분사율의 곡선이 완만해지고, 분사시기가 지연됨을 알 수 있다.

F ig .27 S im ulat e d f u e l inj e ct ion pre s s . of v ariou s plun g e r

diam e t er at th e h ig h pre s s . pipe di s t ribut or
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F ig .28 S im ulat e d inj e c t ion rat e of v ariou s plun g er diam et e r

F ig .29 S im ulat e d fu e l in je ct ion pre s s . of v ariou s plun g er

diam et er at th e h ig h pre s s . pipe di s tribut or
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F ig .3 0 S im ulat e d inje ct ion rat e of v ariou s plun g er diam et er

* Di amet er = 2 . 75 cm ; Fuel i nj ect i on quant i t y = 3 . 29 cm3 / i nj / cycl e

* Di amet er = 2 . 85 cm ; Fuel i nj ect i on quant i t y = 4 . 31 cm3 / i nj / cycl e

* Di amet er = 2 . 95 cm ; Fuel i nj ect i on quant i t y = 5 . 07 cm3 / i nj / cycl e
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5 - 2 - 3 노즐 개방압력에 의한 영향

Fig .31, Fig .32는 노즐의 개방압력을 22.1, 31.9, 41.7MPa로 변화시켰을 때 분

사파이프내의 압력변화와 니들의 변위를 보이고 있다. 노즐의 개방압력은 노

즐의 니들밸브를 누르고 있는 스프링의 초기 조임력을 조절함으로써 변화시킨

다. 노즐의 개방압력이 높을수록 노즐의 니들을 더 큰 힘으로 올려야 함으로

분사기간이 짧아져서 노즐 니들밸브는 늦게 열리고 빨리 닫히게 된다. 이러한

현상은 스프링의 초기 조임력이 증대되기 때문이다. 또한 노즐이 열리는 압력

이 높아지므로 분사파이프 내의 최고 압력과 분사율이 상승하게 된다. Fig .31,

Fig .32를 보면 노즐 개방압력의 증가에 따라 연료 분사파이프의 압력이 다소

증가함을 알 수 있고, 노즐 개방압력이 작은 조건에서 먼저 연료 분사가 이루

어지고 있다. 또, Fig .33에서 개방압력이 낮은 노즐의 경우는 분사기간이 길어

져 다소 증가된 양의 연료가 분사됨을 알 수 있다. 고속기관에서는 노즐 개방

압력의 변화에 따라 분사관 내의 분사압력과 분사율, 분사량, 분사시기 등의

변동폭이 증가하는 경향을 보이나, 본 연구의 저속기관에서는 별 차이를 보이

지 않았다.
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F ig .3 1 S im ulat e d f u e l inj e ct ion pre s s ure of v ariou s

ope n in g pre s s ure at th e n o z z le c h am b er

F ig .3 2 S im ulat e d n e e dle lif t of v ariou s open in g pre s s ure

- 72 -



F ig .33 S im ulat e d inj e c t ion rat e of v ariou s ope n in g pre s s ure

* Pr essur e = 22 . 1 MPa ; Fuel i nj ec t i on quant i t y = 4 . 37 cm3 / i nj / cycl e

* Pr essur e = 31. 9 MPa ; Fuel i nj ec t i on quant i t y = 4 . 31 cm3 / i nj / cycl e

* Pr essur e = 41. 7 MPa ; Fuel i nj ec t i on quant i t y = 4 . 24 cm3 / i nj / cycl e

5 - 2 - 4 노즐 홀 직경 변화에 의한 영향

Fig .34, 35은 노즐 홀 직경을 0.049, 0.052, 0.055 cm로 변화시켰을 때 노즐실

내의 분사압력과 분사율의 변화를 나타내고 있다. 노즐 홀 직경이 작을수록

분사압력은 증가하고 반면에 분사율은 감소한다. 이는 색볼륨과 실린더간의

오리피스를 통과하는 유량의 차이에서 발생한 것으로 판단된다. 노즐 홀 직경

이 작은 노즐에서는 실린더로 통과하는 유량이 작기 때문에 연료의 흐름이 원

활하지 못하여 분사파이프 내에 연료의 압력이 상승하기 때문에 노즐실 내 분
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사압력은 증가하지만 유량계수가 낮은 이유로 분사율은 감소한다. 또, Fig .36

의 노즐 니들밸브 운동에서 분사 종료는 홀 직경이 클수록 다소 빨라짐을 알

수 있어, 분사기간에도 다소 영향을 미치고 있음을 알 수 있다.

F ig .34 S im ulat e d f u e l inj e c t ion pre s s ure of v ariou s n o z z le

h ole diam et e r at n o z z le c h am b er
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F ig .35 S im ulat e d inj e c t ion rat e of v ariou s n o z z le h ole

diam et e r

F ig .36 S im ulat e d n e e dle lif t of v ariou s at om iz er h ole diam e t er
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5 - 2 - 4 노즐 니들밸브 리프트 변화에 의한 영향

Fig .37, 38은 노즐 니들밸브의 최대 리프트 변화에 따른 분사압력과 분사율

의 변화를 나타내고 있다. 니들밸브 리프트가 크게 되면 분사압력과 분사율은

감소한다. 이는 노즐내의 유로 단면적이 증가하고, 순간적으로 분사되는 양이

한번에 빠져나가게 되므로 연료의 전단력과 경사 충격파의 크기가 작아지고,

압력상승 지연이 분사파이프를 통하여 전파하므로 압력상승에 약간 영향을 받

기 때문이다. 반면에 니들밸브 리프트가 작게 되면 노즐내의 유로 단면적 감

소하고, 압력상승 전파속도가 빨라지므로 분사압력과 분사율이 증가함을 알

수 있다. 니들밸브의 최대 리프트를 0.14cm로 작게 하였을 때 분사압력과 분

사율의 변화폭은 다소 증가하였지만 0.18cm로 크게 하였을 때는 분사압력과

분사율의 변화에는 별 차이를 보이지 않았다.
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F ig .37 S im ulat e d f u e l inje ct ion pre s s . of v ariou s n e e dle

m ax . lif t at n o z z le ch am b er

F ig .38 S im ulat e d inj e ct ion rat e of v ariou s n e e dle m ax . lif t
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제 6 장 결 론

박용 대형 저속 디젤기관의 연료분사계를 펌프 측, 고압분사파이프 측, 노즐

측의 세부분으로 나누어 단계별로 모델링하고, 본 모델의 타당성을 실험에 의

해 확인한 후, 중요 인자가 분사계 특성에 미치는 영향을 예측, 검토한 결과

다음과 같은 결론을 얻었다.

(1) 본 시뮬레이션의 계산 결과는 실제 기관의 분사계통의 계측 결과와 비교

적 잘 일치하여 연료분사계통의 예측 계산에 이용될 수 있다.

(2) 고압분사파이프 길이 및 직경에 따른 연료분사압력과 분사율 계산 결과

분사관의 길이가 짧고, 직경이 작아짐에 따라 최고 분사압력은 높아지고,

압력파의 전달속도가 빨라짐을 알 수 있었다.

(3) 연료노즐 개방압력이 낮으면 분사시기가 진각되어 분사파이프 내 압력은

낮아지고, 분사기간은 길어져 분사되는 연료량은 증가한다.

(4) 플런저의 직경은 파이프내의 분사압력과 분사율에 큰 영향을 미치기 때문

에 분사특성이 달라질 수 있다. 따라서 분사계통의 설계시 최적 설계가 요

구된다.

(5) 노즐 홀의 직경이 커질수록 색볼륨과 실린더간의 유로면적이 증가하므로

노즐실 내의 분사압력은 감소하고 분사율은 증가한다.
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(6) 노즐 니들밸브의 리프트가 커질수록 노즐실내의 분사압력과 분사율이 감

소한다.
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