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제 1장 서 론

연구 배경1.1

년대 두 차례의 석유파동과 이라크전 그리고 최근의 멕시코 만 원유 유출사고1970 , ,

환율의 급변 등은 과거 배럴당 달러 이하이던 원유 가격을 현재 달러 이상의 가격10 78

으로 끌어올렸다 여기에 신흥 국가들의 성장과 특히 중국의 빠른 성장속도로 인.

해 공급 대비 수요가 급증하여 내년의 원유 가격은 배럴당 달러 이상이 될 것으로80

전망되고 있다 더욱이 년 미국발 금융위기를 필두로 한 전 세계적인 금융위기와. , 2008

합세하여 현재의 상황은 전 세계적으로 수많은 경제 분야에 큰 타격을 주고 있다.

한편, 환경 분야에서도 대기오염물질 와(SOx, NOx, VOCs CO2 등 로 인한 대기오염)

과 지구온난화 문제가 대두되었다 최근 가장 주목받고 있는 온실가스 중 하나인. CO2

문제는 년 교토의정서 를 시작으로 년 월 코펜하겐 기후대1997 (Kyoto Protocol) 2009 12

책회의까지 배출량 감소를 위한 각국 간의 합의를 도출하기위해 노력하고 있으나 선진

국과 개발도상국간의 의견차이로 합의 도출에는 실패한 상태이다 나 등. SOx NOx, VOCs

은 해양오염방지협약인 MARPOL(International Convention for the Prevention of

의 부속서에Pollution From Ships or Marine Pollution) 73/78 Annex (PreventionⅥ

형태로 제정되어 년 월 발효되었다 나 등of Air Pollution from Ships) 2005 5 . SOx NOx

은 연료 성분 변경 등의 현 기술로, CR(Common Rail), EGR(Exhaust Gas Recirculation)

도 상당부분 제어가 가능하나 CO2는 화석연료의 연소 시 발생하므로 결국 연료의 소비

량을 줄이는 것이 CO2 배출량을 감소시키는 가장 효율적인 방법이라 하겠다.
[1]

이러한 고유가와 환경문제를 극복하기 위해 디젤엔진은 년 에1897 Rudolf Diesel(1858~1913)

의해 개발된 이후 효율개선과 연료 소비량 감소를 목표로 하여 지속적인 발전을 거듭

하여 왔다 디젤기관의 성능향상과 관련하여 최근에 주목을 받고. 있는 관련 기술들은

크게 연소 기술과 연료공급 기술 공기공급 기술로 분류할 수 있다, [2].

연소 기술1)

희박연소 엔진 펌- (Lean Burn) : 핑손실이 감소하고 열효율이 향상되며 연소온도,

저하와 완전연소로 와 발생 감소NOx CO
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가솔린 직접분사식 엔진 연소실에 연료를 직접- (GDI:Gasoline Direct Injection) :

공급하므로 점화플러그 근처에 농후한 혼합기를 공급하여 실화 방지 및 연소속도 상승

예혼합 압축착화 엔진 균질- (HCCI:Homogeneous Charge Compression Injection) :

혼합기 연소로 가용연료 범위 넓고 미발생 낮은 연소온도로 발생 저감PM , NOx

연료공급 기술2)

- 연료분사압력의 고압화 방식과 전자제어를 결합하여 분사량 분사시기 등을 제: CR ㆍ

어하여 최적 연소를 가능케 함으로써 기관 출력 토크 증가 및 배기가스 배출 저감ㆍ

공기공급 기술3)

- 흡배기계의 가변화 넓은 운전(Variable Mechanism of Intake and Exhaust System) :

조건에서 양호한 성능을 얻기 위해 운전조건에 따라 밸브 타이밍을 조절

배기가스터빈과급기의 용량 가변화 저속 저부하 시 노즐면적 감소로 터빈 팽창- : ㆍ

비를 높여 회전수 및 과급압력 상승 연료소비율 저감,

- 밀러 사이클 기관의 실용화 부분부하 시 펌프손실 저감을 위해 스로틀밸브를 항:

상 전개하여 두고 흡기밸브 닫힘 시기를 변화시킴으로서 유효흡기행정을 변화시켜

부하를 제어하는 저 압축 고팽창 기관ㆍ

이러한 기술들은 단독 또는 복합적으로 사용되고 있고 한 가지 기술로 여러 가지,

효과를 동시에 얻을 수도 있다 예를 들어 기술은 연료공급 기술이지만 이. Common Rail

를 통해 연료 소비량 절감과 연소 상태 개선 배기배출물 저감 등의 효과를 동시에 얻,

을 수 있기 때문이다.

이러한 기술들이 개발 적용되면서 정격상태에서 디젤엔진의 효율은 계속해서 상승ㆍ

하고 있고 대부분의 엔진들은 정격 상태에 적합하도록 설계되고 운용되는 경우가 일반

적이다 그러나 선박의 특성에 따라 장시간 저부하로 운전하는 것이 불가피한 경우가.

있다 주 추진용 디젤엔진의 경우 일상적인 어로지도와 경비중인 관공선 해경함 군. , ,

함 등이 저부하로 운전되는 경우가 있으며 발전기용 디젤엔진의 경우 선적 하역 및, ,

대기를 위해 접안중인 상선에서 주로 저부하로 운전된다 주 추진용 디젤엔진을 포함.

하여 모든 디젤엔진은 과급기를 장착하고 있다 일반적으로 과급기는 디젤엔진의 흡기.

량 증가를 위해 장착하나 저부하에서는 낮은 배기에너지로 인해 흡기량이 감소하며,

이로 인해 연소상태가 불량해지고 배기가스 온도가 상승하며 매연이 발생하는 등의, ,
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문제점이 발생한다 특히 주 추진용 디젤엔진의 경우는 저부하에서 원활하게 공기를. ,

공급하기 위해 보조 블로워를 설치하여 이에 대비하고 있으나 발전기의 경우는 별도,

의 블로워가 없기 때문에 저부하에서 이러한 문제점이 발생한다.

행정 디젤엔진은 흡기와 배기 작용이 별개의 행정으로 행하기 때문에 피스톤의 전4

행정을 유효하게 이용할 수 있고 따라서 체적효율 실제로 흡, (Volumetric Efficiency:

입한 새로운 공기량을 외기의 상태로 행정용적을 채운 공기량으로 나눈 값 이 높은 장)

점이 있다 하지만 위에서도 언급했듯이 일부의 엔진이 장시간 저부하에서 운전될 경. ,

우 낮은 배기에너지 때문에 유입되는 흡기량이 감소하므로 체적효율도 감소하는 문제

점이 있다.

본 논문에서는 실습선에서 운용중인 발전기용 디젤엔진에 대하여 상기의 문제점을 조

사하여 그 원인을 분석하고 배기가스의 동적효과를 적극적으로 이용함으로써 이러한,

문제점을 해결할 수 있는 방안을 제시하고자 한다[3] 연구방법으로는 흡 배기 매니폴. ㆍ

드의 효과를 이용하기 위해 파동모델을 이용한 컴퓨터 시뮬레이션을 통하여 엔진 성능

에 영향을 미치는 인자들에 대한 분석과 체적효율을 향상시키기 위한 방안에 관하여

연구하였으며 그 결과를 보고하고자 한다, .
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연구 내용1.2

본 연구의 내용을 요약하면 다음과 같다.

연구의 대상엔진은 현재 실습선에서 운용중인 행정 과급 발전기용 디젤엔진이다4 .

제 2장에서는 부하별 흡 배기 및 실린더 압력을 측정하여 성능 열화의 원인을 분석･

하였다.

제 3장에서는 실린더 및 흡 배기 압력과 대상 엔진을 시뮬레이션 하여 계산된 동일･

항목의 압력을 비교 검토함으로써 시뮬레이션 프로그램의 신뢰성을 확인하고자 한다.･

이는 측정된 압력 그래프와 시뮬레이션으로 계산된 압력 그래프의 일치 정도에 따라

실제 엔진의 묘사 정도와 프로그램의 신뢰성 여부가 결정된다 하겠다.

제 4장에서는 시뮬레이션으로 계산된 압력을 토대로 밸브 오버랩 기(Valve Overlap)

간 중 흡기관으로의 배기가스 역류 발생 여부를 확인할 것이다 실제로 대상엔진은 개.

방정비 후 단시간 내 흡기계통에 이물질이 누적되고 후이 누적높아지는(Overhaul)

등 운전 제한 사항들적높아지는고 있으며 그 원인을 배기가스 역류 한 오손이라, hau

추정하 차원적인 가스의 흐름을 측정하는 것이 쉽지 않기 때문에 시뮬레이션(Valve3

으로 계산한 차원적인 흐름을 통해 이를 확인하고자 하는 것이다1 .

제 5장에서는 이러한 문제점들을 해결할 수 있는 최근까지의 여러 가지 기술들에 대

해 연구배경에서 설명했으나 본 연구에서는 배기가스의 동적효과를 적극적으로 이용,

하여 저부하에서 체적효율을 향상시킬 수 있는 방안을 고찰하고자 한다.

결론에서는 이상의 연구결과를 요약 정리하였다.
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제2장 저부하 운전시의 성능열화 원인과 해결방안 고찰

디젤기관의 설계와 운용의 상이2.1

Table 2.1은 자동차용 소형 엔진과 선박용 대형 엔진의 사양을 비교한 것이다 엔진.

의 상대적인 크기와 출력 면에서 보면 선박용 엔진이 자동차용 엔진에 비해 수십 수백~

배 이상 크지만 두 엔진 모두가 성능을 표시할 때는 최대출력 을 기준으로 한다는, " "

점이 같다 하지만 자동차용 엔진의 최대출력은 통상 가속성을 의미하며 선박용. , , 엔

진의 최대출력은 말 그대로의 최대출력을 의미하는 것이 다르다고 할 수 있다 또한. ,

선박의 경우는 특이하게도 톤수가 달라져도 같은 출력의 엔진을 정격조정 하(Derating)

여 사용하기도 한다.

일반적으로 선박의 디젤엔진은 정격출력에서 최대의 효율을 발휘하도록 설계되고 운

전된다 하지만 디젤엔진을 운용하는 전체 시간을 모두 정격출력으로 운전하는 것은.

아니며 장시간 동안 저부하로 운전하는 경우가 발생하기도 한다 주 추진용 디젤엔진, .

의 경우 일상적인 어로지도와 경비중인 관공선 해경정 군함 등이 연료소비율 저감을, ,

위해 주로 저부하로 운전되고 있으며 발전기용 디젤엔진의 경우 선적 하역 및 대기, ,

를 위해 접안중인 상선에서 주로 저부하로 운전된다 과급 디젤엔진의 경우는 저부하.

운전 시 낮은 배기에너지로 인한 흡입공기 부족현상이 발생한다 이는 과급기를 장착.

한 대부분의 디젤엔진에서 발생하는 문제점으로 저부하 운전 시 피할 수 없는 문제점

이다 이를 해결하기 위해 주 추진용 디젤엔진에는 보조 블로워가 있어 저부하에서도.

충분히 흡입공기를 공급해주고 있으므로 이를 해결할 수 있으나 발전기용 디젤엔진에

는 별도의 보조 블로워가 없어 이런 문제점이 발생하고 있다 더욱이 저부하 운전이.

장시간 계속될 시 이 문제점들은 더욱 큰 문제를 야기할 수 있다.

사실 저부하 란 용어의 정의에 대해 어떠한 규정이나 범위를 명확히 지정한 문헌은' '

찾아보기 어렵다 엔진 제조사 측은 대형 저속 행정 사이클 과급 디젤기관에 대해 연. 2

속 최대출력(MCR : 의 이하 범위에서 기관성능 저하Maximum Continuous Rating) 40% ,

불완전 연소 등이 일어난다고 설명하고 있으며[4], 고속 행정 사이클 과급 디젤기관의4

경우 저부하 운전 시 흡기 압력 저하로 인해 배기가스가 흡기 측으로 역류하고 분사

지연이 발생한다고 보고되어 있다.[5] 따라서 본 논문에서는 관련 문헌을 참조하여 최,

대 연속 출력의 이하 범위에서 흡입 압력 및 연료 분사량 등이 완전 연소를 달성하40%
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기에 부족하다고 판단하고 저부하 영역을 최대 연속출력의 이하라 정의하였다40% .

Table 2.1 Comparison of engine specifications between automotive and marine

자동차용 엔진 선박용 엔진

모델명 : Ferrari V8 DOHC 모델명 : MAN B&W 14K98MC-MK7

구 분 내 용 구 분 내 용

최고출력 510 ps / 8,500 rpm 최고출력 84,280 ps / 104 rpm

최대토크 48.0 kgm / 5,250 rpm 평균유효압력 19.2 bar

연비 5.2 km/l 연료소비율 171 g/kWh

배기량 4,300 cc Bore/Stroke 980 mm / 2,400 mm

100 km/h
도달시간

3.6 s



- 7 -

저부하 운전 시 성능열화 원인 고찰2.2

공급공기량에 관한 고찰2.2.1

행정 사이클 과급 디젤기관에서는 밸브 오버랩 기간 중 배기가스가 흡기 포트로 역4

류하고 연료 분사량이 고 부하에 비하여 적으므로 상대적으로 압축 압력과 압축 온도

가 낮아 불완전 연소가 발생하기 쉽다.

Fig. 2.1은 대상 엔진 행정 과급 디젤엔진 의 흡 배기 밸브 및 실린더 커버 내 흡(4 ) ･

기계통 사진으로 배기계통에 비해 흡기계통의 밸브 및 관로가 이물질 흡착으로 오손이

심함을 알 수 있다 저부하 운전 시 급기압력의 저하와 함께 밸브 오버랩 기간에 배기.

가스가 흡기계통으로 역류하여 흡기포트가 오손되고 그 결과 공급 공기량은 더욱 감,

소하여 연소상태에도 영향을 미치고 있음이 실제로 확인되었다 즉 저부하 운전 시. ,

배기 압력이 흡기보다 높아 차압 발생 미연소 윤활유와 카본 등이 흡기 측으로 역→

류 및 지속적 흡착 흡기관로 면적 감소 흡기량 감소 연소상태 불량 정비→ → → →

기간 단축 현상이 순차적으로 발생한다고 추론할 수 있다.

Fig. 2.2는 행정 사이클 과급 디젤기관에서 부하 변화에 따른 흡 배기 압력을 나타4 ･

내는데 저부하 영역에서는 과급기 송풍기의 펌프작용이 음으로 되어 흡기 압력이 배,

기 압력에 비해 낮아져 밸브 오버랩 기간에 배기가스가 흡기 측으로 역류될 수 있다.

이러한 현상이 지속될 때 엔진의 흡기 계통은 배기가스에 의해 오손되고 연소 온도가,

저하됨에 따라 기관 성능은 더욱 악화될 것으로 판단된다.[6]

최근 엔진 제조사들은 전 부하 영역에서 최적의 연소 상태를 획득하기 위해 연료 분사

타이밍 조정 장치를 도입하는 추세이며[7] 저부하에서의 낮은 배기에너지를 효과적으,

로 사용하기 위해 터보차져 설계 시 과급기 노즐 열림 면적 조절장치(VTA:Variable

를 적용하고 있다Turbine Area) .[8]
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Fig. 2.1 Deteriorated intake valve & cylinder cover after low load operation

Fig. 2.2 Illustration of blow-back conditions at low load

in 4 stroke diesel engine
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저부하 운전 시 발생 가능한 문제점을 실험결과의 부하별 압력변동 비교를 통해 고

찰해보고자 한다.[9]

Fig. 2.3 은 부하 에서 사이클 동안의 실린더 및 흡 배기 압력 변화와75% (360kW) 1 ･

흡 배기 밸브의 개폐시기를 나타낸다 는 배기밸브 개방 시기. EO(Exhaust valve Open) ,･

는 배기밸브 폐쇄시기 는 흡기밸브 개EC(Exhaust valve Close) , IO(Intake valve Open)

방 시기 는 흡기밸브 폐쇄시기를 각각 의미한다, IC(Intake valve Close) .

하사점 전 배기밸브가 열리면서 실린더 압력이 급격히 떨(BDC:Bottom Dead Center)

어지고 배기관 압력은 배기분출로 인해 상승한다 이후 실린더 내 압력은 배기관 내의.

압력에 영향을 받기 때문에 배기밸브가 닫히기 전까지 배기관 내 압력과 실린더 내 압

력의 변화는 유사한 경향을 보인다 그리고 다른 실린더로 부터의 배기간섭으로 인해.

사이클 동안 다섯 번의 압력 맥동이 나타나고 있다 특히 상사점1 . (TDC:Top Dead

이 위치하는 밸브 오버랩 기간 중 배기관 내 압력과 실린더 내 압력은Center) (IO~EC)

급기 압력보다 높은 구간이 있는 것으로 나타났다.

Fig. 2.3 Pressure variation during 1 cycle at 360kW
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Fig. 2.4 는 부하별 실린더 및 흡 배기 압력 변25%(120kW), 50%(240kW), 75%(360kW) ･

화를 나타낸다.

흡기밸브 계폐기간 은 크랭크 각도(IO~IC) 310 ~ 이고 배기밸브 개폐기간554° ,

은(EO~EC) 134 ~ 이며 밸브 오버랩 기간은 이다406° , 96° .

부하별 각 압력은 매우 유사한 경향을 보이고 있으며 부하가 낮을수록 실린더 및 배

기압력이 흡기압력보다 높은 구간이 증가함을 알 수 있다 이 구간에서 실린더 및 배.

기가스가 흡기계통으로 역류할 가능성이 높다 이는 고 부하에서는 흡입압력이 향상되.

므로 그 기간이 감소하지만 저부하로 갈수록 흡기 압력이 낮아지므로 실린더 및 배기,

압력이 흡기압력보다 높은 구간이 증가하고 있기 때문이라 판단된다.

Fig. 2.4 Pressure variation according to load
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연소상태에 관한 고찰2.2.2

엔진을 저부하로 장기간 운전 시 발생 가능한 문제점을 살펴보면 행정 사이클 과, 2

급 디젤기관에서는 냉각수에 의해 실린더 내 온도가 고 부하에 비하여 낮아진다 그리.

고 캠 구동 연료 분사 펌프의 경우 저속으로 회전하므로 플런저의 압축 속도가 늦고

연료 분사량 역시 적어지기 때문에 무화가 좋지 못하여 불완전 연소를 일으키기 쉽다.

저부하로 장기간 운전 시 불완전 연소에 의해 발생한 카본이 배기밸브 및 배기 포트

측에 부착하게 되고 이로 인해 배기 작용을 저하시켜 불완전 연소를 가중시킨다 불완.

전 연소로 발생한 카본은 실린더와 피스톤 링의 마찰면에도 부착되어 마모의 정도를

심하게 하고 실린더 마모로 인해 누설하는 공기량이 많아져 압축 압력 및 연소 시 온

도를 저하시켜 연소상태를 더욱더 나쁘게 한다 그리고 연료 분사 펌프는 정격출력을.

기준으로 각 실린더별 출력이 균일하게 되도록 조정되어 있으므로 저부하 운전을 할

경우 실린더별 출력이 불균일하기 쉽고 점화 실패 가 발생하는 경우도 있다(Misfire) .

Fig. 2.5 는 전형적인 열 발생률 곡선을 나타내고 있다 연료분사 후 일정기간 동안.

연료의 가열과 화학적 변화로 인한 착화지연 기간을 거쳐 예혼합 연(Ignition Delay)

소가 진행되면서 첫 번째 열 발생률 피크점이 나타난 뒤 하강한다 이후 확산연소 과.

정이 진행되면서 두 번째 열 발생률 피크점이 나타나고 점차적으로 하강하는 곡선을

그린다.

Fig. 2.5 Typical ROHR curve
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Fig. 2.6 은 대상기관의 실린더 내 압력 데이터를 이용하여 계산된 열 발생률 그래프

이다 는 폭발 행정 시 피스톤의 상사점이며 대상기관은 상사점 전. TDC , (bTDC:before

에 연료 분사를 시작하여 약 간의 착화지연 기간을 거쳐 에서TDC) 15° 10° bTDC 5°

연소가 시작된다.

에서는360kW Fig. 2.5 의 전형적인 열 발생률과 유사한 형태를 나타내고 있으나

의 열 발생률은 첫 번째 피크점 후 하강하여 이 된 후 두 번째 피크점이120kW, 240kW 0

나타나고 있어 전형적인 열 발생률과는 상이한 그래프를 보여주고 있다 이는 고 부하.

에서는 흡기압력이 상승하고 공급공기량이 증가하므로 연소상태가 개선되지만 저부하,

에서는 대상엔진이 최종 개방정비 후 약 여 시간이 경과하였고 흡기 계통의 오1,400 ,

손이 어느 정도 진행 되어 흡입 공기량이 부족해졌기 때문에 연소상태 불량에 따른 열

발생률 곡선이 상이해진 것으로 판단된다.

이상의 고찰을 통해 저부하 상태로 장기간 운전 시 흡입계통이 오손되어 연소상태

악화로 인한 성능열화가 발생함을 추정할 수 있다.

Fig. 2.6 Calculated ROHR of the reference engine according to load
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저부하 운전 시 성능열화에 대한 해결방안 고찰2.3

지금까지 고찰한 결과를 토대로 저부하 운전 시 발생하는 문제를 해결하기 위해서는

별도의 방안이 요구되며 이를 위해서 다음과 같은 방안이 고려될 수 있을 것으로 판,

단된다.

소극적 방안 설계 변경이 필요하지 않은 방안1) ( )

밸브 개폐 시기 변경-

밸브 오버랩 기간 변경-

과급기 매칭 개선-

적극적 방안 설계 변경이 필요한 방안2) ( )

배기 매니폴드 형상 변경-

실린더 수 변경-

현재까지 엔진의 효율을 향상시키기 위한 많은 기술들이 개발되어 있지만 본 연구의,

목적상 저부하 운전 시 배기가스의 동적효과를 적극적으로 이용하기 위해서 상기의 방

안들을 고려할 수 있다.

그러나 상기의 방안들을 적용하여 그 결과를 확인하기 위해서는 실험 대상기관을 선,

정하고 실험적 방법의 연구가 바람직하다고 판단되나 엔진 개조의 어려움과 시간적, ,

경제적 비용의 과다 등 많은 어려움이 예상된다.ㆍ

따라서 본 연구에서는 이미 개발되어 있는 시뮬레이션 프로그램을 이용하여 수치적,

으로 연구 분석하고 그 효과를 확인하고자 한다, .
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제 3장 디젤기관의 성능 시뮬레이션 프로그램

이론 해석에 이용된 주된 가정3.1

내연기관 성능의 이론적 해석 방법은 컴퓨터의 발달과 함께 급속히 발전해 왔으며,

이를 바탕으로 상세한 해석이 가능하게 되었다 이 해석결과에 따라 정량적으로 실제.

기관의 성능 예측이 가능하게 되어 기관 설계 및 성능 개선에 적극 이용되고 있다.

본 연구에서는 밀폐 사이클 기관을 구성하는 가스 흐름계의 시스템적인 해석을 목적

으로 실린더 내의 가스교환 과정을 포함하여 흡 배기계 내의 유동해석을 그 범위로ㆍ

한다 가스흐름계를 포함하는 가스교환 과정의 해석에는 다음 세 가지 모델이 주로 이.

용된다[10].

준정상 모델1) (Quasi-Steady State Model)

이 모델은 기관 작동에 의한 흡 배기관계내 상태의 시간적 변화를 무시한 모델로ㆍ

실린더만 취급하며 흡 배기관을 생략 또는 관계 내의 상태를 일정한 것으로 가정한, ㆍ

다 따라서 계산 방법이 간단하고 계산 시간이 짧으므로 실린더내 현상의 기본적 특. ,

성 기관치수의 기본적 영향 과급기와의 매칭에 관한 초기계산 등에 이용된다 그러, , .

나 매 사이클마다 피스톤 운동과 밸브 작동에 의해 흡 배기관내 상태가 변동하기 때ㆍ

문에 기관을 통과하는 흐름을 정확하게 계산할 수 없다.

용적근사 모델2) (Filling and Empty Model)

이 모델은 흡 배기계 및 실린더 등을 적절한 용적의 용기들의 결합계로 근사하는ㆍ

방법이며 과도특성 파악의 계산 등에 이용된다 준정상 모델보다 기관 실제 상태에 가.

까운 모델이나 흡 배기계 내에서 일어나는 압력파의 전파에 의한 영향을 취급할 수ㆍ

없으므로 고속기관 등과 같이 압력파의 영향이 큰 경우에는 오차가 크게 되고 흡 배, ㆍ

기계의 기본설계에는 부적당한 모델이다.
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파동 모델3) (Wave Action Model)

이 모델은 흡 배기계 내에서 발생하는 파동의 영향을 고려하고 가능한 한 흡 배,ㆍ ㆍ

기관계를 엄밀하게 취급할 수 있는 모델이다 매니폴드의 영향을 평가하는데 매우 유.

효한 방법으로 관내 흐름의 동적효과를 이용하는 흡 배기계의 설계 및 성능평가 등에ㆍ

반드시 필요하다 또한 가스교환 과정에 영향을 미치는 많은 인자를 계산으로 취급할.

수 있기 때문에 가스 흐름 개선에 의한 성능향상 연구에 적합하다.

본 연구에서는 흡 배기계의 매니폴드 설계에 이용하기 위하여 파동모델을 이용하기ㆍ

로 한다 실린더 내 압축 팽창과정의 해석에 있어서는 연소과정을 단순히 열 발생 과. ,

정으로 단순화하여 취급한다.

파동모델에 의한 흡 배기계 내의 비정상흐름의 해석에는 특성곡선법을 이용한 해석ㆍ

예가 있으며 계산결과도 실험결과와 비교적 잘 일치하고 있기 때문에 본 연구에서도,

동작가스의 동적거동에 대하여 추종성이 좋은 특성 격자법의 특성곡선법을 이용하기로

한다.

본 연구에 사용된 가스 흐름의 이론 해석을 위한 주된 가정은 다음과 같다.

동작가스는 이상기체이다1) .

흡 배기계 내의 가스정수 및 비열비는 각각 일정하다2) .ㆍ

압축팽창 과정에 있어서 실린더 내 가스정수는 공기과잉율의 함수이며 비열비는3) ,

공기과잉율과 가스온도와의 함수이다.

실린더 및 용기내의 상태는 공간적으로 일정하고 유입한 가스는 실린더 또는 용기4)

의 가스와 즉시 혼합한다 또한 유입한 가스의 속도 에너지는 열로 변환한다. .

관내 흐름은 차원으로 가정한다5) 1 .

오리피스 관단 등에 있어서의 경계조건식은 정상류의 관계식을 적용한다6) , .

실린더 용기 및 관 벽의 온도는 시간적으로 변화하지 않는다7) , .

관단에 있어서의 가스속도가 음속을 초과하는 경우는 발생하지 않는다8) .
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실린더 및 용기내의 상태 변화3.2

가스교환 과정3.2.1

Fig. 3.1과 같이 압력  온도,  용적, 의 실린더 내에 복수의 경계로부터 가스

가 출입하고 이때 시간당 질량유량을,  에너지 유량을,  벽으로부터의 전열량을,

라고 가정하면 실린더에 있어서의 연속식과 에너지 보존식은 각각 식 및(3.1)

와 같다(3.2) .




  (3.1)



       


(3.2)

여기서,  : 가스밀도,  : 시간,  : 비열비,  : 실린더내 가스와 벽면사이의 전열량,

 : 시간당 에너지유량,  : 시간당 질량유량.

실린더 용적  는 다음과 같다.

    

  







 



 

   (3.3)

질량유량 은 밸브를 통과하는 유량으로부터 구할 수 있으며 유량의 유출입경계인,

밸브의 유효개구면적  은 Fig. 3.2 와 같이 모델화하여 식 와 같이 나타내고(3.4) ,

실제의 기하학적 형상과의 차이는 유량계수  에 포함시킨다.

Fig. 3.1 Model of cylinder
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       ×       (3.4)

실린더내 가스와 벽면사이의 전열량 는

  
  



   (3.5)

여기서,  : 벽면온도,  실린더헤드 피스톤 크라운 라이너 열전달계수=1~3( , , ), 에

관해서는 가 제안한 식Annand

   
 (3.6)

를 이용하며 여기서,    로 가정하였다 따라서 실린더의 경우 실린더.

직경을 라 하면

 
 

(3.7)



 
(3.8)

이므로 열전달계수는 다음과 같이 구할 수 있다.

 


× 
  



(3.9)

Fig. 3.2 Model of intake & exhaust valve
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여기서 열전도율 와 동점성계수 는 가스교환 과정에 있어서의 평균치를 이용한다.

체적효율 는 흡기밸브로부터 유입하는 질량유량 을 흡기밸브가 열려있는 기간

동안 적분하여 그 값을 입구상태로 환산하면 구해진다 즉. ,

  




 
 



 (3.10)

여기서  : 기관회전수,  : 행정용적,  : 크랭크 각 첨자,  : 대기상태,   :

흡기밸브의 개 폐시기.･

압축팽창 과정3.2.2

연속의 식 및 에너지 보존의 식은 식 및 와 마찬가지이며 실린더 내에 공(3.1) (3.2) ,

급되는 연료의 질량유량과 연료의 발열에 의한 에너지 유량이 각각 과 에 상당한

다 연소과정에 있어서의 계산은 열 발생률 형태를 이용하고 연료의 공급에 의한 가스.

질량의 증가는 열 발생률로부터 구한 연료량과 같다고 한다.

열 발생률의 형태는 실측한 형태를 여러 구간으로 나누어 직선으로 근사시킨 형태를

이용하거나 혹은 의 연소함수인 다음 식에 의한 형태를 이용한다Wiebe .

   



 

 
 


 (3.11)

여기서  : 연료소비율,  : 연소기간,  : 연소특성지수

따라서 연료의 발열 즉 열 발생률에 의한 에너지유량, , 는

 


(3.12)

여기서  : 연료의 저위발열량,  : 전 공급연료량.

실린더 내 작동가스의 비열비  및 가스정수 은 공기과잉율 와 가스온도 의 함

수로 표시된다 즉. ,



- 19 -

    
 


(3.13)

   


(3.14)

    ′

′
(3.15)

여기서,     ×
   ×

    ×
 ,

 공기량: , ′ 잔류가스내의 연료량: ,  이론적 공기량: .

식 열전달계수 로 표시되는 열전달계수는 다음의 식을 이용한다( ) .

  


  


  

(3.16)

여기서,   ×
 .

또 압축 팽창 과정에 있어서는 실린더내 가스의 압력과 온도가 크기 때문에 식 열, (ㆍ

전달계수 에 있어서 가스의 열전도율) 와 동점성계수 는 다음의 식을 이용한다.

  


 


 (3.17)

   (3.18)

  

 
× 

 




(3.19)

여기서,  점성계수: ,   ×
 ,  = 120.
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관 내의 상태 변화3.3

관내의 가스흐름이 차원 흐름이라고 가정하여1 , Fig 3.3 과 같이 단면적의 변화가 적

은 관축에 따라서  축을 취한다 이때 임의의 단면. 에 있어서의 연속의 식은 밀도

를  속도를,  관의 직경을, 라 하면,




 


 


 


  (3.20)

마찰손실  관의 곡간손실, 을 고려한 운동방정식은




 








 

 ×

 
  (3.21)

관 벽으로부터의 전열 마찰손실에 의한 발열 등을 고려한 에너지 방정식은 음속을,

 벽으로부터 받는 전열량을, 라 하면,




 


  


 


     


 

  (3.22)

여기서 굴곡된 곡관에서의 손실계수 는 정상류의 실험 데이터로부터 추정했다 마찰.

손실  에는 Blasius 의 식    
를 이용했다 단. ,  가 0.08 보다 클 때는

  로 한다.

Fig. 3.3 Model of pipe
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온도  의 관내가스의 온도  의 벽으로부터 받는 전열량
 는

 

 
(3.23)

열전달율 는 정상류의 직관에 대한 난류 열전달율을 근사적으로 적용한다 식.

에 식 을 대입하여(3.22) (3.20) 의 미분항을 소거하고 식 과의 관계를 이용하, (3.21)

면   평면에 있어서  의 변화의 방향이 같게 되는 곡선 즉 특성곡선이 식,

과 같이 구해진다(3.24) .




 ±  (3.24)

식 은 압력파의 궤적이므로 이 곡선 상에 있어서의 관내의 상태변화는 식(3.24)

로 부터 구해진다(3.25) .

  ∓


∓ 


±

 
  


 

 ∓  
  (3.25)

또한 식 로부터 가스입자의 궤적인 식 도 특성곡선이다, (3.22) , (3.26) .




  (3.26)

이 곡선 상에 있어서의 관내의 상태변화는 압력 로부터 기준압력 까지 단열팽창

시켰을 때의 음속을 라 하면 식 로부터 다음과 같이 구해진다(3.22) .

    

    

 

 

 (3.27)

식 은 관내를 좌우로 전파하는 압력파의 궤적을 나타내며 식 은 관내(3.24) , (3.26)

를 이동하는 가스입자의 궤적을 나타내고 있기 때문에 관내의 상태는 이들의 궤적에

따라서 식 와 를 해석함으로써 알 수 있다(3.25) (3.27) .

계산수법으로는 정격자법과 특성격자법이 있으나 본 논문에서는 특성격자법을 이용

하였다 실제의 계산에 있어서는 기준 상태.      및 기준길이 를 이용하여

식 식 를 무차원화 하였다(3.1), (3.2), (3.24)~(3.27) .
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경계조건3.4

실린더를 포함한 흡 배기관계를 관 용기 및 오리피스로 치환하여 모델링하고 각 결, ,･

합부에 있어서의 상태변화는 경계를 지배하는 경계조건식을 이용한다 경계조건식으로.

는 정상류의 식을 근사적으로 적용할 수 있다고 가정한다 경계는 용기 오리피스 용. - -

기 용기 오리피스 관 관 오리피스 관 및 분기부 또는 합류부 로 대별하고 각 경계, - - , - - ( ) ,

에 있어서의 경계조건식은 연속의 식 에너지방정식 및 단열변화의 식을 이용한다 또, .

한, 관과 결합되어 있는 경우에는 여기에 관단에 있어서의 압력파의 관계식인 식 (3.25)

가 이용된다 분기부의 경우는 용적이 인 용기가 결합되어 있는 것으로 생각한다. 0 .

체적효율 계산방법3.5

계산에 있어서 실제의 흡 배기관계를 단면적이 변화하는 관과 압력파의 전파가 무시･

될 수 있는 용기 및 오리피스들의 결합계로 모델링하고 그 결합계를 데이터로써 입력,

한다.

Fig 3.4 는 계산방법의 를 나타낸다 기관과 흡 배기관계의 치수 대기상Flow Chart . ,･

태 운전조건 각 부의 벽온 관에 있어서는 분할점의 벽온 손실계수 등을 데이터로, , , ,

입력하고 초기조건으로써 계내의 압력과 온도 및 배기밸브 개시의 실린더내의 압력과

온도를 가정하여 배기밸브 개시로부터 계산을 시작한다.

미소시간  크랭크각(=  후의 실린더 및 용기내의 상태를 식 과 식) (3.1) (3.2)

로부터 구하고 양단을 제외한 관내의 각 분할점에 있어서의 상태를 식, (3.24)~(3.27)

로부터 구한 다음 경계조건을 이용하여 각 결합점에 있어서의 상태를 계산한다, .

이 계산순서를 한 사이클 동안 되풀이하면 흡 배기관내의 상태변화가 구해지고 그, ,･

결과로써 제 사이클 동안 실린더에 공급된 공기량 즉 체적효율이 계산된다 제1 , . 2

사이클에 있어서는 제 사이클에서 계산결과를 그대로 이용하여 같은 방법으로 계산1

을 되풀이하면 되고 체적효율 값이 수렴했을 때 계산을 끝내면 주어진 조건하에서,

흡 배기관 내에서의 상태변화 및 체적효율을 구할 수 있다.･
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본 시뮬레이션 프로그램은 실린더 용기 및 관내의 상태를 구하는 계산과 각 결합점,

에서의 상태를 구하는 경계조건의 계산은 서브프로그램으로 분리하여 작성함으로써,

입력데이터의 변경만으로 복잡한 관계의 경우에도 계산이 가능하도록 범용화 하도록

되어있다.

Fig. 3.4 Flow chart
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제 4장 시뮬레이션 결과 고찰

시뮬레이션 대상엔진 및 계산 모델4.1

시뮬레이션 대상엔진4.1.1

Table 4.1, Table 4.2 는 시뮬레이션 대상 엔진의 명세를 나타내고 있다.

Table 4.1 Specification of reference engine

Table 4.2 Specification of reference generator

Item Specification

Engine type
4-stroke, trunk type,
turbo-charging

Number of cylinder 5

Cylinder bore / stroke 225 / 300㎜ ㎜

Max continuous output 725 BHP at 720 rpm

Intake valve (open / close )
310° / 554°

(50°bTDC / 14°aBDC)

Exhaust valve (open / close)
134° / 406°

(46°bBDC / 46°aTDC)

Fire order 1-2-4-5-3

Recommended time between overhaul 12,000 hours

Item Specification

Type 3 synchronous generator

Pole 10

Continuous power 600 kVA, 480 kW

Voltage 450 V

Current 770 A

Frequency 60 Hz

Number of revolution 720 rpm
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계산모델 및 조건4.1.2

Fig. 4.1 은 시뮬레이션에 사용된 계산 모델이다 흡 배기계의 모델링에는 실제 엔진. ･

의 매니폴드 형상을 고려하여 흡기 매니폴드와 배기 매니폴드를 용기로 치환하여 모델

링 하였다 또한 본 연구의 대상기관은 흡기측과 배기측에 각각 두 개의 포트가 설치. ,

되어 있다 이들은 압력파에 영향을 미치기보다는 흡입공기의 유입저항 증가에 영향을.

미치게 될 것이므로 실린더 헤드내의 유로는 개의 관으로 적절히 설정하여 포트 내에1

서의 압력파 영향이 어느 정도 고려될 수 있도록 모델링 하였다 그리고 과급기는 급.

기압력 압축기 출구압력 을 한 사이클 동안 일정한 것으로 가정하고 터빈은 오리피스로( ) ,

치환하여 측정된 배기압력의 평균치와 같게 되도록 오리피스의 직경을 결정하였다
[11].

본 연구의 모든 시뮬레이션에 사용된 수치들은 대상엔진의 부하25% (120 로 운전kW)

하는 경우로 계산되었으며 이를 검증하기 위해 본 논문에 기록하지는 않았지만, 50%

부하에 대해서도 동일 항목에 대해 시뮬레이션 하였다 및 부하에 대해서는. 75% 100%

별도의 시뮬레이션을 실시하지 않았지만 절대값의 차이만 있을 뿐 경향의 차이는 없을

것으로 판단된다.

Fig. 4.1 Calculation model for intake & exhaust system
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시뮬레이션 결과 고찰4.2

Fig. 4.2 는 실린더 및 흡 배기 압력을 실험으로 측정한 것과 시뮬레이션을 통해 계･

산된 동일 항목의 압력을 비교한 그래프이다 시뮬레이션 실행을 위한 최초 관 계. ( )管

의 수치와 관련 자료는 대상 엔진의 과 공장시운전 자료를 입력하였Instruction Book

다 시뮬레이션으로 계산된 압력이 측정된 압력에 비해 작은 맥동들이 발생한 것을 볼.

수 있다 이것은 실제 엔진의 각 부의 수치와 입력된 수치들 간의 오차와 차원적인. 3

가스의 흐름을 단순화 하는 과정에서의 오차로 판단된다 상기 두 그래프를 비교한 결.

과 근소한 값의 차이는 있지만 매우 유사한 경향을 보여주고 있다 따라서 본 연구에.

대해 상기의 시뮬레이션 프로그램을 사용한 연구검토가 가능하다고 판단된다.

여기서 배기밸브 개폐각 은 크랭크각도 이며 흡기밸브 개폐각(EO~EC) 134 ~ 406 ,ﾟ ﾟ

은 크랭크각도 이다 흡기밸브가 열리는 에서 배기밸브가 닫히는(IO~IC) 310 ~ 554 . IOﾟ ﾟ

동안 두 밸브는 모두 개방되어 있다 이EC . 기간이 밸브 오버랩 기간이며 크랭크각도,

의 기간에 해당한다310 ~ 406 96 .ﾟ ﾟ ﾟ

Fig. 4.2 Results comparison between measured & simulated
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Fig. 4.2 에서 밸브 오버랩 기간의 그래프를 보면 흡기압력에 비해 실린더 내 압력과

배기가스 압력이 높은 구간이 존재하는 것을 볼 수 있다 이 기간에는 흡 배기 밸브가. ･

동시에 열려있기 때문에 흡기압력에 비해 실린더 및 배기가스 압력이 높으면 흡기계통

으로 역류가 일어날 가능성이 있다[12] 하지만 차원적인 가스 흐름상 실제로 역류가. 3

일어나는지에 대해서는 계측이 쉽지가 않다 실험으로 계측하기 어려운 이러한 역류.

발생 여부에 대해 시뮬레이션을 통해 계산한 결과가 Fig. 4.3 이며, Fig. 4.2 의 시뮬

레이션 결과를 토대로 흡 배기 밸브에서의 가스 유속을 계산한 결과를 보여준다 흡기.･

밸브가 열리는 시점인 는 로 피스톤의 상승에 의해 여분의 배기가스가 배출IO 50 bTDCﾟ

되는 중이다 이 시점에서 흡기압력이 배기압력보다 낮기 때문에 배기가스는 당연히.

흡기계통으로 역류하며 흡기 속도 그래프가 밸브 오버랩 기간 중 음 의 값을 나타, (-)

내는 것을 볼 수 있다 이를 통해 앞에서의 고찰 결과가 타당함을 알 수 있다. .

Fig. 4.3 Prediction of reverse flow at intake valve
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본 연구의 목적은 저부하에서 체적효율을 향상시키기 위해 배기가스의 맥동현상을

적극적으로 이용함으로써 엔진 효율을 향상시키는 방안을 마련하는 것이다.

시뮬레이션의 계산모델에서는 대상엔진의 흡 배기 매니폴드를 모두 용기 로(Volume)･

치환했다 그 이유는 용기를 관으로 치환해서 시뮬레이션 한 결과 관의 직경이 커질수.

록 실험결과와 유사한 경향을 보였고 매니폴드의 직경이 모두 이상으로 관, 20cm

으로 보기에는 다소 무리가 있다고 판단했기 때문이다 또한 원래 실물의 형태(Pipe) . ,

가 용기의 형태이기도 하다 이를 통해 흡 배기 매니폴드는 용기로 치환하는 것이 옳. ･

다고 판단했다.

여기서 배기 매니폴드를 용기로 치환한 것이 본 연구의 목적에 잘 부합함을 알 수,

있다 시뮬레이션에 입력되는 배기 매니폴드의 압력값은 측정된 전체 배기압력 값의.

평균값 하나만을 입력하므로 배기가스의 압력 맥동을 이용하지 않는다고 할 수 있으

며 실제 대상엔진도 정압과급을 하기 때문에 압력 맥동은 이용하지 않는다고 할 수,

있다 역 으로 생각해보면 시뮬레이션을 통해 용기로 치환된 매니폴드의 형상을. ( ) ,逆

변경시켜 맥동효과를 이용함으로써 체적효율이 향상된다면 실제 엔진에 적용하더라도

유사한 효과를 기대할 수 있으리라 판단된다.
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제 5장 저부하 영역에서의 체적효율 향상방안 고찰

체적효율을 향상시키는 방법에는 전술했듯이 주요 제어부나 구동부를 변경시키는 방

안이 있으며 그 외에는 다음과 같은 방안들을 제안할 수 있다 아래 방안들에 대한, .

계산모델은 모두 Fig. 4.1을 대상으로 한다.

소극적 방안1)

밸브 개폐 시기 변경-

밸브 오버랩 기간 변경-

과급기 매칭 개선-

적극적 방안2)

배기 매니폴드 형상 변경-

실린더 수 변경-

이 방안들은 배기가스의 동적효과를 이용함으로써 체적효율을 향상시킬 수 있는 방

안들이다 특히 과급기 매칭 개선이나 배기 매니폴드의 형상 변경 등의 방안은 시제. ,

품을 만들어 실험하기에는 거의 불가능하기 때문에 컴퓨터 시뮬레이션의 장점을 적극

활용할 수 있는 방안이라 하겠다.

소극적 방안5.1

밸브 개폐시기 변경5.1.1

Fig. 5.1은 대상엔진의 밸브 리프트와 개폐시기 및 오버랩 기간을 나타내고 있다.

밸브 개폐시기를 변경시키기 위해 본 연구에서는 Table 5.1과 같이 흡 배기 밸브의 개･

폐기간 전체를 이동시키는 네 가지 경우에 대해 생각해 보았다. Type Ⅰ은 흡기 밸브

를 그대로 둔 채 배기 밸브 개폐 기간을 씩 앞당겼고20 , Typeﾟ Ⅱ는 배기 밸브를 그대

로 둔 채 흡기 밸브 개폐 기간을 씩 늦추었으며20 , Typeﾟ Ⅲ는 흡기 밸브 개폐 기간을

씩 늦추고 동시에 배기 밸브 개폐 기간을 씩 앞당겼다 끝으로20 20 . , Typeﾟ ﾟ Ⅳ는 흡기

밸브 개폐 기간을 씩 늦추고 동시에 배기 밸브 개폐 기간을 씩 앞당겼다40 40 .ﾟ ﾟ
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Fig. 5.1 Valve lift of the reference engine

Table 5.1 Types of valve Timing variations deg［ ］

Type

Intake Valve Exhaust Valve
Valve

Overlap


(%)Open

(bTDC)

Close

(aBDC)

Open

(bBDC)

Close

(aTDC)

Base 50 14 46 46 96 96

Ⅰ 50 14 66 26 76 103

Ⅱ 30 34 46 46 76 105

Ⅲ 30 34 66 26 56 114

Ⅳ 10 54 86 6 16 111
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Fig. 5.2 는 흡기밸브를 그대로 둔 채 배기밸브 개폐각을 씩 앞당긴 결과이고20 ,ﾟ

Fig. 5.3 은 배기밸브를 그대로 둔 채 흡기밸브 개폐각을 씩 늦춘 결과이다 두 결20 .ﾟ

과에서도 모두 밸브 계폐각 변경 전 보다 체적효율이 소폭 향상되었고 흡기 가스의,

속도가 감소됨에 따라 역류도 감소한 것으로 확인되었다.

Fig. 5.4 와 Fig. 5.5 는 흡 배기 밸브 개폐각을 각각 와 씩 늦추고 당긴 결과20 40･ ﾟ ﾟ

이다 두 결과 역시 밸브 개폐각 변경 전 보다 체적효율이 향상되었고 흡기 가스의. ,

속도가 감소되어 배기가스 역류가 거의 일어나지 않음을 확인하였으며 이를 통해 흡, ･

배기 밸브 개폐시기 변경 역시 체적효율 향상을 통한 역류 방지에 효과적인 방법임을

증명하였다.

각 별 체적효율을 검토한 결과 오버랩 기간이 줄어들면 체적효율이 향상됨을 알Type

수 있었다 앞에서도 언급했듯이 오버랩 기간을 부여하는 목적은 잔류가스량을 감소. ,

시켜 흡기의 양을 증가시킴으로써 체적효율의 향상을 꾀하는 것이 일반적이나 이는 오

버랩 기간 중 급기 압력이 배기 압력보다 높다는 가정 하에 이루어진다고 하였다 대.

상 엔진은 저부하에서 급기 압력보다 배기압력이 높기 때문에 오버랩 기간을 늘이는

것 보다 줄이는 것이 효과적임을 알 수 있었다.
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Fig. 5.2 Prediction of reverse flow at intake valve in case of Type Ⅰ

Fig. 5.3 Prediction of reverse flow at intake valve in case of Type Ⅱ
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Fig. 5.4 Prediction of reverse flow at intake valve in case of Type Ⅲ

Fig. 5.5 Prediction of reverse flow at intake valve in case of Type Ⅳ
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밸브 오버랩 기간 변경5.1.2

밸브 오버랩 기간은 연소실 주변의 열 부하를 경감하고 잔류가스를 적게 하기 위해서

배기밸브와 흡기밸브를 열어놓는 구간으로 디젤엔진에서는 통상 정도의 기90 ~ 120ﾟ ﾟ

간을 부여한다. Fig. 5.6은 앞에서 보았던 대상엔진의 밸브리프트 곡선으로 밸브리프,

트 곡선의 특징은 최대 리프트 부분이 상당히 길게 설계되어 있다는 점이다.

밸브 오버랩 기간의 변경 효과를 파악하기 위해 본 연구에서는 Table 5.2와 같이 오

버랩 기간만 줄이는 두 가지 경우를 선정하였다 은 를 늦게 를. Type IO 20 , EC 20Ⅴ ﾟ ﾟ

빠르게 작동하도록 동시에 변경한 경우이고 는 를 늦게 를 빠르, Type IO 40 , EC 40Ⅵ ﾟ ﾟ

게 작동하도록 동시에 변경한 경우이다 즉 와 는 고정된 상태에서 와 만 조. , EO IC IO EC

정하여 밸브 오버랩 기간을 변경하였다.

Fig. 5.6 Valve lift of the reference engine

Table 5.2 Types of valve overlap period deg［ ］

Type

Intake Valve Exhaust Valve
Valve

Overlap


(%)Open

(bTDC)

Close

(aBDC)

Open

(bBDC)

Close

(aTDC)

Base 50 14 46 46 96 96

Ⅴ 30 14 46 26 56 105

Ⅵ 10 14 46 6 16 109
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밸브 오버랩 기간을 각각 와 씩 감소시킨 의 시뮬레이션 결과를40 80 Type ,Ⅴ Ⅵﾟ ﾟ

Fig. 5.7과 Fig. 5.8에서 나타냈다. Fig. 4.3에서 보았던 흡기밸브에서의 가스속도 측

정 결과와 비교해볼 때 역류가 상당부분 줄어들었으며 특히 오버랩 기간을 줄인, 80ﾟ

의 경우인Type Ⅵ Fig. 5.8의 흡기가스의 유속을 보면 음 의 영역이 거의 없으므로(-)

역류가 거의 일어나지 않음을 알 수 있다 이를 통해서 밸브 오버랩 기간 변경으로 체.

적효율을 향상시켜 배기가스의 역류를 방지할 수 있음을 증명할 수 있었다 하지만 밸.

브 오버랩의 목적 고려 시 역류를 방지하기 위해 오버랩 기간을 무조건 줄이거나 없앨

수는 없다 공교롭게도 대상엔진에서는 밸브 오버랩 기간을 줄였을 때 기간 변경 전.

보다 체적효율이 향상되었고 역류도 감소하였지만 다른 엔진을 대상으로 한다면 오버,

랩 기간 조정은 적정범위 내에서 시행함을 고려해야 할 것이다.
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Fig. 5.7 Prediction of reverse flow at intake valve in case of Type Ⅴ

Fig. 5.8 Prediction of reverse flow at intake valve in case of Type Ⅵ
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과급기 매칭 개선5.1.3

과급의 목적은 엔진에 유입되는 공기의 밀도를 증가시킴으로써 실린더의 평균 유효

압력을 증가시키고 엔진 출력을 증가시키는 것이다 디젤기관은 일반적으로 대량의, .

과잉공기를 필요로 하며 회전속도가 낮으므로 리터마력 체적출력( :Liter Horse Power)

이 작고 따라서 어떤 방법으로든 그의 증가가 바람직하다 한편 디젤기관에서 과급을. ,

행하면 급기량의 증가로 인해 연소가 개선된다 하지만 과급 때문에 과급기를 별도로. ,

설치해야 하며 과급으로 인해 실린더 내 압력과 온도 상승 등이 발생함에 따라 이에,

대한 대책도 마련해야 한다 또한 행정체적과 회전속도를 고려하지 않고 무작정 대용.

량의 과급기를 설치하는 것은 효율적이지 못하다 결국 과급기의 매칭이라는 것은 최. ,

상의 출력을 얻기 위해 대상 엔진에 대해 얼마만큼의 적절한 과급 능력을 갖춘 과급기

를 설치할 것인가에 대한 문제라 말할 수 있다.

먼저 일반적인 과급기의 효율 곡선을 살펴보면 Fig. 5.9 와 같다 일반적으로 과급기.

의 효율은 전 부하의 약 부하 부근에서 가장 좋으며 그 이상과 이하는 점차 낮아75% ,

지는 특성을 갖는다 어느 한 부하에서 높은 효율이 되도록 선택하면 그 이외의 다른.

부하에서는 낮아지는 경향을 갖게 되므로 저부하시 체적효율 향상을 위해 단순히 저부

하 부분만 따로 떼어내서 생각할 수 없다.

Fig. 5.9 T/C efficiency curves at standard condition & part load optimization
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대상 엔진의 실측결과로부터 과급기의 효율을 계산한 결과를 Table 5.3 에 나타낸다.

과급기 효율은 다음과 같은 방법으로 계산하였다[13] 과급기로부터 외부로 열 방산.

이 없다는 가정 하에 과급기 터빈 출력과 송풍기 입력이 평형이 되어야 하므로 식

이 성립한다(5.1) .













 
 













 












 

















 (5.1)

여기서,

 터빈 단열효율:  정압비열: (kcal/kg )℃

 대기압력: (bar.abs)  송풍기 단열효율:

 비열비:    터빈 입구압력: (bar.abs)

 기계 효율:  유량: (kg/min)

 송풍기 출구압력: (bar.abs)

첨자,  공기: ,  가스: ,  연료:

과급기의 전 효율( 은 다음 식 로 나타낼 수 있으며) (5.2) ,

  ×× (5.2)

Fig. 5.10 에서는 각 항목의 값과 식 을 식 에 대입하여 계산한 결과(5.2) (5.1) 25%,

부하에서 과급기 효율이 각각 로 나타났으며 부하가 감소할수50%, 75% 48%, 59%, 64% ,

록 과급기 효율이 낮게 나타나고 있는 것을 확인할 수 있다 특히 저부하 시 낮은 과. ,

급기 효율 때문에 급기압력이 배기압력보다 낮게 나타나고 있는 것이 확인된다.
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Table 5.3 Calculation of turbocharger efficiency

Contents Load

Unit 25% 50% 75%

 공기의 정압비열 kcal/kg℃ 0.240 0.240 0.240

 가스의 정압비열 kcal/kg℃ 0.276 0.276 0.276

 공기량 kg/min 8.265 13.195 18.415

 연료량 kg/min 0.57 0.91 1.27

 　 0.935 0.935 0.935

 송풍기 출구온도 K 298 302 306

 터빈입구온도 K 510 556 556

 대기압
kgf/cm2 1.033 1.033 1.033

bar 1.013 1.013 1.013

 송풍기 출구압력
kgf/cm2 1.276 1.546 2.010

bar 1.251 1.516 1.971

 bar 1.235 1.497 1.946

 터빈입구압력
kgf/cm2 1.283 1.517 1.940

bar 1.308 1.487 1.902

 　 0.774 0.681 0.533

 압축기단 비열비 　 1.40 1.40 1.40

 터빈단 비열비 　 1.33 1.33 1.33

 　 0.286 0.286 0.286

 　 0.248 0.248 0.248

 일의 열당량 kcal/(kgf cm)ㆍ 2.34E-05 2.34E-05 2.34E-05

 가스정수 kg cm/(kg K)ㆍ ㆍ 2927 2927 2927

Efficiency of T/C
0.480

(48%)

0.593

(59%)

0.647

(64%)
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최근에는 이에 대한 대책으로 Fig. 5.10 과 같이 저부하에서 낮은 배기에너지를 효과

적으로 사용하기 위해 터빈의 노즐 면적을 변경시키는 또VTA(Variable Turbine Area)

는 가 에 적용되고 있는 추세다 엔진의 부하에 따VGT(Variable Geometry Turbine) T/C .

라 노즐 링을 자동으로 조절함으로써 저부하에서 보다 많은 양의 공기를 공급할 수 있

고 이로 인해 저부하에서의 급기 압력을 향상시킬 수 있다 이러한 장점을 고려할, .

때 저부하에서 장기간 운전하고자 하는 디젤엔진이라면 시 또는, T/C Matching VTA(

를 적용함으로써 저부하에서 발생하는 급기압력 저하 및 배기가스 역류 등의 문제VGT)

점들을 개선할 수 있을 것으로 판단된다.

Fig. 5.10 The principles of VTA system
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적극적 방안5.2

배기 매니폴드 형상 변경5.2.1

다 실린더 기관의 경우 과급효과를 높이기 위하여 흡 배기관내 동적효과를 적극( )多 ㆍ

적으로 이용하고자 하는 연구가 많이 보고되고 있다[5] 다 실린더 기관의 배기 매니폴.

드에 있어서 다수의 실린더를 하나의 관 또는 용기로 연결하면 배기간섭이 발생하여

배기관의 효과를 충분히 이용할 수 없다 일반적으로 배기밸브가 열리는 유효기간은.

크랭크각 정도이기 때문에 실린더 기관의 경우 착화위상각이 각각 관 와240 2, 3 3ﾟ ﾟ

이므로 여유가 있어서 두 경우 모두 배기관 동적효과를 충분히 이용할 수 있으며240 ,ﾟ

또 관실린더의 경우도 실린더씩 개의 매니폴드로 나누어서 충분히 배기관 동적효과3 2

를 이용할 수 있다 하지만 괵실린더의 경우는 착화위상각이 각각 와 이므. 4, 180 144ﾟ ﾟ

로 배기밸브가 열리는 유효기간보다 짧게 되어 이로 인한 배기간섭이 발생한다 따라.

서 배기 매니폴드의 형상이 배기관내 압력파형에 미치는 영향을 검토하여 배기관의 동

적효과를 이용할 수 있는 배기 매니폴드의 형상을 검토하고자 한다.

다 실린더 기관의 경우 배기 매니폴드의 구성은 매우 복잡하기 때문에 구성요소 각각

의 영향을 검토하는 것은 현실적으로 곤란하다 따라서 본 연구에서는 각 실린더 헤드.

출구와 배기 매니폴드가 결합되는 동일한 형태의 관 요소와 집합관 형태의 관 요소로

구성되는 간단한 구조의 배기 매니폴드를 대상으로 검토하였다.

Fig. 5.11은 배기 매니폴드의 형상변경을 위한 계산모델로 그림에서는 실린더와 배기

관계만 표시했다 배기가스의 맥동효과를 이용하기 위하여 흡기 매니폴드는 그대로 두.

고 배기 매니폴드만의 형상 변경을 고려하였다 이 경우 배기관계는 앞에서 언급한 바.

와 같이 기본적으로 두 개의 관 요소로 구성된다 즉 각 실린더로부터 배기가스를 유. ,

도하는 관 와 집합관으로서의 관 로 구성되는 배기 매니폴드를 검토대상으로 하

고 각 관 요소가 체적효율에 미치는 영향을 시뮬레이션 계산에 의해 조사하였다 배, .

기 매니폴드를 제외한 모든 조건 흡기 압력 흡기관계 수치 등 은 다른 계산에서와 동( , )

일하다.
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먼저 관, 의 길이 변화가 체적효율에 미치는 영향에 대해 시뮬레이션 하였다.

Fig. 5.12는 번 실린더의 흡 배기밸브에서의 압력변화를 나타내고 있다 실린더5 .ㆍ

폭발순서는 이며 관1-2-4-5-3 , 의 길이는 로 일정한 상태에서 관0.1m 의 길이만

변경하였다.

의 길이가 인 경우 밸브 오버랩 기간 중 압력상승을 일으킨 압력파는 번 실0.6m 3

린더의 압력파로서 관의 길이가 길어질수록 압력파의 도달 시기가 늦어져 밸브 오버랩

기간을 벗어나게 되고 의 길이가 가 되면 압력파는 배기밸브가 닫힌 이후에 도2.6m

달함을 알 수 있다 또한 번 실린더의 반사파도 관의 길이가 길어짐에 따라 도달시. , 5

간이 늦어져 밸브 오버랩 기간 초기의 압력 상승에 영향을 끼치는 것으로 판단된다.

즉 번 실린더로부터 도달한 밸브 오버랩 기간에 존재하던 높은 배기압력파는 관, 3 

의 길이가 길어질수록 밸브 오버랩 기간의 후기로 밀려가게 되고 번 실린더 자신의, 5

반사파 또한 밸브 오버랩 기간의 초기에 나타나게 된다 결과적으로 밸브 오버랩 기간.

의 배기압력이 낮게 되도록 하기 위해서는 번과 번 실린더로부터의 압력파 영향이3 5

나타나지 않도록 할 필요가 있으며 관, 의 길이가 일때 비교적 이러한 조건이2.6m

만족된다고 분석된다.

Fig. 5.13은 관 의 길이 변화에 따른 흡 배기 밸브에서의 가스속도의 변화를 보ㆍ

여준다 밸브 오버랩 기간 중 흡기의 속도가 음 인 부분이. (-) 의 길이가 길어짐에 따

라 감소하고 있으며, Fig. 4.3 에 비해 많이 감소한 것을 알 수 있다.

Fig. 5.14 는 배기관 의 길이에 따른 체적효율의 변화를 보여준다 체적효율이 향.

상된다는 것은 흡기의 압력이 상승하여 흡기가 충분히 공급된다는 것을 의미하며 상,

승한 흡기 압력에 의해 역류가 감소한다는 것을 뜻한다. 의 길이가 에서 체적효0.6m

율이 였던89% Fig. 4.3 에 비해 의 길이가 인 은 로서 약 가2.6m Fig. 5.13 124% 35%

증가한 것을 알 수 있다.
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Fig. 5.11 Modified manifold for calculation

Fig. 5.12 Pressure variations in case of each length of pipe (@= 0.1m)
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Fig. 5.13 Prediction of reverse flow in case of each length of pipe (@= 0.1m)

Fig. 5.14 Influences of exhaust pipe length  for volumetric efficiency simulated
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다음으로 관, 의 길이변화가 체적효율에 미치는 영향에 대해 시뮬레이션 하였다.

Fig. 5.15 는 번 실린더의 흡 배기밸브에서의 압력변화를 나타내고 있다 관5 .ㆍ 의

길이는 로 일정한 상태에서 관0.6m 의 길이만 변경하였다 그림으로부터 관. 의

길이가 길어질수록 배기압력 파형의 위상은 기본적으로 큰 변화가 보이지 않고 맥동

폭이 감소하여 평활화되는 경향을 나타낸다 관. 의 길이가 일정하므로 이웃하는 실

린더로부터 도달하는 압력파의 위상은 기본적으로 변하지 않는다 따라서 관. 의 영

향은 각 실린더로부터 도달한 압력파가 터빈 입구에서 반사되어오는 실린더 수만큼의

정압파의 영향으로 서로 상쇄되어 압력진폭이 감소되는 것으로 판단된다.

Fig. 5.16은 관 의 길이 변화에 따른 흡 배기 밸브에서의 가스속도 변화를 보여ㆍ

준다 밸브 오버랩 기간 중 흡기의 속도가 음 인 부분이. (-) 의 길이가 길어짐에 따라

감소하고는 있으나 Fig. 4.3에 비해 크게 개선되지 않음을 알 수 있다.

Fig. 5.17 은 배기관 의 길이에 따른 체적효율의 변화를 보여준다 관. 의 길이

가 길어질수록 체적효율은 향상되고 있으나, Fig. 4.3 의 체적효율이 임에 비해89%

Fig. 5.16 은 로서 약 정도 소폭 증가하였음을 나타낸다95% 6% .

Fig. 5.15 Pressure variations in case of each length of pipe (@= 0.6m)
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Fig. 5.16 Prediction of reverse flow in case of each length of pipe (@= 0.6m)

Fig. 5.17 Influences of exhaust pipe length  for volumetric efficiency simulated
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이들의 검토결과로부터 체적효율을 향상시키기 위해서는 배기관 의 길이를 변화시

키는 것이 배기관 의 길이를 변화시키는 것보다 더 효율적이라는 것을 알 수 있다.

따라서 배기관 를 체적효율을 변화시키는 주 인자 배기관, 를 보조적 인자라 할

수 있다 그러나 실제기관의 한정된 설치공간을 고려하면 관. 의 길이 증가는 많은

설치 공간이 필요하게 된다 따라서 배기간섭을 피하면서 배기 매니폴드의 설치공간을.

최소화하기 위해서는 Fig. 5.11- (b)에 나타낸 매니폴드와 같이 착화위상각이 먼 실린

더끼리의 관 를 결합시키는 것이 바람직하다고 판단된다.

Fig. 5.18 은 Fig. 5.11- (b)의 배기 매니폴드를 이용한 경우를 시뮬레이션하여 흡ㆍ

배기 밸브에서의 가스속도를 계산한 결과이다 이 모델에서는 배기관의 길이를 감소시.

키기 위해 폭발순서를 고려하여 가용한 실린더의 배기관을 연결함으로써 인접한 실린

더에 의한 배기간섭을 최소화하고자 하였다 그림으로부터 밸브 오버랩 기간 중 흡기.

가 역류하는 구간이 발생하지 않음을 알 수 있다.

상기의 방안들을 통해 배기 매니폴드의 형상을 변경시켜 배기가스의 동적효과를 적

극적으로 이용하는 것이 체적효율을 향상시키고 역류를 방지하는 효과적인 방법임을

입증할 수 있었다.

Fig. 5.18 Prediction of reverse flow at intake valve in case of Type-(b)
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실린더 수 변경5.2.2

앞에서 언급한 바와 같이 배기계의 동적효과를 이용한 배기 매니폴드의 설계에는 착

화위상각이 밀접하게 관계한다 대상엔진은 실린더이기 때문에 착화위상각이 배기밸. 5

브가 열리는 기간보다 작기 때문에 배기간섭을 피할 수 없다 따라서 실린더로 하여. 6

배기 매니폴드를 분리하고 이중 입구터빈 을 이용하도록 배기 매(Twin-entry Turbine)

니폴드를 설계하면 배기간섭을 피할 수 있을 것으로 판단되며 특히 저부하에서의 역,

류발생을 억제하는 효과를 기대할 수 있을 것으로 판단된다.

Fig. 5.19 에서는 총 개의 배기관을 개의 배기관씩 모아서 하나의 배기관으로 연결6 3

하고 두 개의 입구를 갖는 에 연결한 형태에 대해 고려하고자 한다, Twin-entry Turbine .

Fig. 5.19 Calculation model of exhaust manifold with Twin-entry Turbine
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Fig. 5.20 은 Fig. 5.19 와 같은 배기 매니폴드를 이용할 경우의 시뮬레이션 결과를

보여준다 터빈 입구가 분리되어 있기 때문에 폭발순서인 를 고려해도 각. 1-5-3-6-2-4

실린더의 폭발 압력이 다음에 폭발하는 실린더에 영향을 주지 않는다 그래프에서도.

오버랩 기간 중 흡기가스의 속도가 음이 되는 영역이 없으며 이로 인해 배기가스의,

역류가 발생하지 않는다고 판단할 수 있다 이를 통해 실린더 수를 증가시키거나 입구.

가 개인 사용 시 역류는 발생하지 않으며 이로 인한 흡기계통의2 Twin-entry Turbine ,

오손은 발생하지 않는다는 것을 알 수 있다.

Fig. 5.20 Prediction of reverse flow at intake valve

in case of 6 cylinder with Twin-entry Turbine
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제 5장 결 론

본 논문에서는 실습선에서 운용중인 과급 디젤발전기가 개방정비 후 단시간 내에 흡

기계통이 오손되고 배기가스 온도가 상승하는 등의 문제점이 발생함에 따라 과급 디젤,

기관의 저부하 운전 시 발생가능한 문제점들을 검토하고 시뮬레이션을 통해 그 원인을

분석하였으며 이를 개선하기 위한 방안들을 제시하였다, .

본 논문의 연구 결과를 요약하면 다음과 같다.

대상엔진에서 측정한 흡 배기 및 실린더 압력과 시뮬레이션으로 계산한 동일 항목1. ･

의 압력을 비교해 본 결과 매우 일치하였으므로 본 논문에서 사용한 시뮬레이션

프로그램 및 도출한 결과의 신뢰성이 확인되었다.

배기가스의 역류로 인해 대상엔진의 흡기계통이 오손된다는 것을 실험 및 시뮬레2.

이션을 통해 분명히 하였다 실제로 대상엔진의 밸브 오버랩 기간 중 배기의 압력.

이 흡기 압력보다 높은 구간이 나타나고 있으며 이 구간은 저부하로 갈수록 길어,

지고 있고 이로 인해 연소상태도 나빠지는 것으로 파악되었다, .

따라서 과급 디젤기관을 저부하 상태로 장시간 운전할 때 배기가스의 역류로 인해3.

가스 내 미연소 윤활유와 카본 등이 흡기계통에 지속적으로 흡착되어 관 면적이

축소되고 흡기량이 감소됨에 따라 연소상태가 불량해지는 등 성능열화로 발전된,

다고 추론할 수 있다.

저부하 영역으로 갈수록 증가하는 배기가스 역류 현상은 엔진의 주요 제어부나 구4.

동부를 변경하지 않고 배기관의 형상 변경을 통해 배기가스의 동적효과를 잘 이용

하는 것만으로도 개선이 가능함을 확인하였다.

본 논문에서는 자세히 다루지는 못하였으나 넓은 운전영역에서 충분한 공급공기량,

을 확보하기 위해서는 를 적용하는 방법도 고 부하 영역에의 영향을 최소화하면서VTA

저부하 영역에서의 문제점들을 개선할 수 있는 유용한 방법이 될 것으로 사료된다.
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