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AAAbbbssstttrrraaacccttt
Experimentalandnumericalstudiesarecarriedouttofindtheheat

transferphenomenaofheatexchangersoftheexhaustwastegasin
GHP(GasenginedrivenHeatPump)system.
An experimental apparatus consists of the plate-shell heat

exchanger(HX2),gasheatingunitandcoolingwatercirculatingunit.
TheHX2hasthreeplateswithacorrugatedtrapezoidshapeofa
chevron angle of30o.Hotgas flowing in one upward channel
releasesheattocoolingwaterintheotherchannel.Theeffectsof
exhaustgasflow rate,gastemperatureandcoolingwaterflow rate
ontheheattransfercoefficientaremeasured.
Theresultshowsthattheheattransfercoefficientofgaschannelin
HX2isincreasedgraduallywiththeincreaseof gasflow rateand
gastemperature,andthepressuredropisalsoincreasedsignificantly.
Theproperdesign valuesofHX2in GHP system,therefore,are
suggested and the correlation equation for the heat transfer



coefficientofgaschannelisprovidedwithintheexperimentalregion.
Thenumericalpredictionsofheattransfercharacteristicsforthe

plate-shell heat exchanger (HX2) and the shell-tube heat
exchanger(HX1) are performed by FLUENT 5.0 software.
Temperaturedistribution,flow pattern,andpressuredropinHX2are
obtainedusing approximately 150,000meshpoints.Theresultsare
comparedwithexperimentaldataandappliedin20HPGHPsystem.
Andonly thenumericalanalysisoftheshell-tubeheatexchanger
(HX1)attachedingasenginecylindermanifoldiscarriedouttosee
the trends of exhaust gas temperature difference, temperature
distribution,andpressuredropbyheatexchangerconfiguration.
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사사사 용용용 기기기 호호호

Cp 정압비열 [kJ/kg․K]

h 열전달계수 [kJ/m2․K․s]

m ̇ 질량유량 [kg/s]

Q 열전달율 [kJ/s]

U 총괄열전달계수 [kJ/m2․K․s]

k 열전도도 [kJ/m2․K․s]

Dh 수력직경 [m]

e 전열판 골 깊이 [m]

w 전열판 너비 [m]

t 판 두께 [m]

A 열교환기의 표면적 [m2]

△T 온도차 [℃]

G 질량유속 [kg/m2s]

Nu Nusselt수 [h․Dh/k]

Pr Prandtl수 [Cp․ μ/k]

Re Reynolds수 [G․Dh/μ]



하하하첨첨첨자자자
g 배기 가스
w 냉각수
i 열교환기 입구
o 열교환기 출구
LMTD 대수평균

그그그리리리스스스문문문자자자
ρ 밀도 [kg/m3]
μ 점도 [kg/m․s]
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111...111연연연구구구 배배배경경경

1990년대에 들어 경제성장과 국민소득증가에 따라 쾌적하고 편리한
생활에 대한 욕구가 크게 증대하여 여름철 냉방수요가 급격히 늘어나고
있다.이러한 냉방수요의 급증은 하절기 전력 공급 부족의 우려를 낳고
있으며 국가에너지 이용효율을 악화시키는 주요 요인으로 작용하고 있
다.2003년 8월 22일에 수립된 최대전력수요 4,739만kW 가운데 약 19%
인 900만kW가 냉방전력 수요로 추정되는데,이 수치는 1990년도 최대
전력부하 1,722만kW의 1/2에 해당하는 전력부하이다.즉,매년 증가하는
냉방수요를 감당하기 위하여 화력발전소 기준으로 볼 때 5천억원 정도
의 발전소 건설비가 지속적으로 필요하게 되는 것이다.
한편,도시가스의 경우 전력과는 달리 겨울철에 피크수요가 나타나고

여름철에는 가스수요가 극히 적다.일반적으로 월별 여름철 최소수요는
겨울철 최대수요에 비해 1/5～1/6에 불과하다.계절적 수요변동에 관계
없이 거의 균일한 물량을 도입해야 하는 천연가스산업의 특성을 고려할
때 이러한 동고하저(冬高夏底)의 수급불균형 문제는 비수요기 LNG 저
장을 위하여 많은 저장시설을 필요로 하고,그러한 시설을 갖추기 위해
서는 막대한 시설자금이 소요된다.Fig.1은 계절별 가스 및 전력 수급
의 불균형을 보여 준다.
따라서 이러한 국가적 에너지 사용의 불균형을 해소하기 위한 방안의

하나로 가스냉방 기술이 필요하게 된다.여러 가스냉방기술 중 가스엔진
구동 열펌프(GHP)는 이미 개발 및 보급의 환경이 이루어져 있고,또한
성공적으로 개발,보급된다면 이웃 일본의 상황을 볼 때,국내에서도 에
너지 불균형 해소에 크게 기여할 것으로 판단된다.
GHP는 하절기에 수요가 감소하는 가스연료를 이용하여 냉방을 얻음



으로써 하절기의 전력 피크 부하를 줄일 수 있고,동절기에는 엔진의 배
열을 난방에 이용함으로써 낮은 기온에서도 성능을 유지할 수 있는 에
너지의 합리적 이용에 적합한 에너지 절약 공조 기기로 국내 기기 개발
과 수입 보급이 활발히 이루어지고 있다.

Fig.1.Theseasonalgas& powerdemandpattern
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GHP시스템은 압축기를 구동시키기 위한 가스엔진,냉매를 압축시키
기 위한 압축기,응축기,증발기 및 팽창기구,엔진 배기가스의 열을 회
수하기 위한 배열 회수 열교환기,그리고 순환을 위한 펌프,안전장치
및 제어계통 등으로 구성되어 있다.즉 GHP는 압축기를 가스엔진으로
구동하고,엔진 배열을 회수하여 이용하는 부분을 제외하면 전동기로 구
동하는 열펌프(EHP)시스템과 동일한 시스템이 된다.이 중,배열회수
열교환기는 가스엔진에 배출되는 배기가스의 배열과 엔진 냉각수의 냉
각열을 회수함으로써,전기 구동식 열펌프에서의 가장 큰 문제점인 동절
기 및 한냉지에서의 시스템 성능저하를 방지하는 기능을 한다.그러므로
배열회수 시스템의 성능이 GHP시스템의 성능에 직접 큰 영향을 미치
게 된다.
본 연구의 목적은 GHP배열 회수용 열교환기의 적용성과 설계자료를

확립하는데 있다.GHP배열 회수용 열교환기는 Fig.2의 배기다기관 열
교환기(HX1)와 Fig.3의 배가스 열교환기(HX2)로 구성된다.본 논문에
서는 배가스 열교환기(HX2)에 대해서는 열․유체 해석용 상용코드인
Fluent5.4를 사용하여 수치 해석적인 방법으로 내부 유동장,온도장,압
력장 등의 해석과 함께 직접 열전달 실험 장치를 구성하여 열전달 특성
에 대한 성능 실험을 수행하였고,배기다기관 열교환기(HX1)에 대해서
는 수치 해석적인 방법만을 수행하였다.



Fig.2 Theshell-tubeheatexchanger

Fig.3 Theplate-shellheatexchanger
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222...111 GGGHHHPPP의의의 원원원리리리

GHP는 가스를 열원으로 하는 가스엔진의 동력으로 구동되는 압축기
에 의해 냉매를 실내기와 실외기 사이의 냉매관으로 흐르게 하여 액화
와 기화를 반복시켜 여름에는 냉방기로,겨울에는 난방기로 이용하는 가
스 냉난방 기기이다.전기 구동식 냉난방기와 그 작동 원리는 비슷하나
압축기의 구동력을 전기대신 가스엔진으로부터 얻는다.
Fig.5의 시스템 원리를 보면 냉방 운전시 냉매는 가스엔진으로 구동

되는 압축기에 의해 압축되어지고 압축에 따라 고온고압으로 된 냉매가
스는 실외 열교환기에서 응축하고 액화된다.액 냉매는 실내 유니트의
팽창변에서 감압된다.저압으로 된 액 냉매는 실내교환기에서 실내공기
로부터 흡열하고 증발 가스화 된다.그 증발열에 의해 실내는 냉방된다.
냉매가스는 압축기에 들어가 같은 작용을 반복한다.
난방 운전시에 냉매는 가스엔진으로 구동되는 압축기에 의해 압축되

어 진다.압축에 따라 고온고압으로 된 냉매가스는 실내 열교환기에서
응축하고 액화된다.팽창변에서 감압된 저압의 액냉매는 실외 유니트 열
교환기에서 외기로부터 열을 흡수하고 흡열된 냉매는 이중관 열교환기
에서 배기가스 열교환기와 엔진에 의해 가열된 온수 (냉각수)의 열을
회수하여 증발,가스화가 된다.냉매가스는 다시 압축기에 들어가 같은
작용을 반복한다.특히 GHP의 배열회수 열교환기에서 흡수된 배열 에
너지는 전기 구동식 열펌프의 가장 큰 문제점인 동절기 및 한냉지에서
의 시스템 성능저하를 방지하는 기능과 더불어 급탕,공업 process가열
등 넓은 영역에까지 확장시킬 수 가 있게 된다.또한 이렇게 얻은 온수
를 이용하여 흡수 냉동기를 구동하면 압축식 냉동기만의 단독 구동에서
얻어지는 것보다 더욱 큰 냉동능력을 얻을 수 가 있다.
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가스엔진 구동 열펌프의 배열 회수 단계는 냉각수에 의하여 엔진 자
켓의 열이 1차 회수되고,배출되는 배기 가스로부터의 열 회수는 1차
열교환기인 배기다기관 열교환기(Fig.2)와 2차 열교환기인 배가스 열교
환기(Fig.3)에 의해서 이루어진다.
배열 회수 시스템 설계 및 제작에 있어서,배관등을 통한 열손실을 줄

이기 위하여 배기다기관 열교환기(HX1)와 배가스 열교환기(HX2)를 하
나의 몸체로 제작할 수도 있겠지만,엔진의 구조적인 특성 등으로 인한
공간 문제나,엔진 정비성 등을 고려하여 HX1과 HX2가 따로 분리 구
성 되게된다.배기다기관 열교환기(HX1)는 엔진구동 후 발생되는 600℃
의 배기가스와 직접 접촉하여,Fig.4와 같이 약 450℃까지 열량을 회수
하게되는데,배기다기관 열교환기는 엔진구동 후 발생되는 배가스와 직
접 접촉하므로,특히 고온에 견딜 수 있도록 하여 4기통 엔진의 배기관
을 연결한 내부 배기가스 유로와 냉각수가 흐르는 외부 shell측 유로로
구성된 shell-tube형식으로 제작되어진다.
제2차 열교환기인 배가스 열교환기(HX2)는 450℃ 배기가스로부터 8

5℃까지 열량을 회수하게 되는데,전열량이 HX1에 비하여 매우 크므로,
고효율의 열교환기가 요구된다.냉동 공조용으로 폭넓게 사용되고 있는
용접식 판형 열교환기(brazedtypeplateheatexchanger)는 사용 온도
범위가 맞지 않으며,특히 유로가 좁고 열전달 향상을 위한 주름 형상
(corrugation)의 표면을 가지므로 배기가스 측의 압력강하 측면에서 볼
때 매우 불리하게 작용할 가능성이 높다.또한,shell-tube형식의 열교
환기로는 작은 공간 내에서 큰 전열면적을 얻기 어려우므로 적합하지
않다.이와 같은 사항들을 고려하여 본 연구에서는 주름 형상이 보다 단
순하며 유로가 넓은 plate를 용접하여 제작한 plate-shell형식의 열교환
기를 배가스 열교환기 HX2로써 적용하였다.이 때,배가스는 pH 4～5



정도의 산도를 갖고 있으므로,내산성이 높고 불연소 연료와 연소발생성
분에 의하여도 충분한 내구력 및 내식성이 있는 재료로서 SUS316을 사
용해야한다.
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판-곽형(plate-shell)배가스 열교환기의 열교환산정을 위한 관계식은
다음과 같다.
먼저,열교환기에서 교환되는 열량 Q는 식(1)이며,온도차는 대수평균

온도차(LMTD)를 사용하였다.

Q=U․A․△ T LMTD (1)

여기서 U는 총괄열전달계수이다.
다음으로,에너지 평형을 이용하여 냉각수측 열전달량을 식(2)에 의해

구하였다.

Qw= mw․ Cpw․△ T w (2)

여기서 mw 와 C pw 는 냉각수의 질량유량과 정압비열을 나타내며,각
각의 물성치 값들은 냉각수 입출구 온도의 평균을 사용하였다.그리고
△ T w 는 냉각수의 입,출구의 온도차를 나타낸다.
본 실험의 열교환기는 대향류 열교환이 이루어지므로 대수평균온도차

는 다음 식과 같다.

△ T LMTD=
(T g.i- T w.o)-(T g.,o- T w.i)
ln{(T g.i- T w.o)/(T g.o- T w.i)}

(3)



식 (2)와 (3)에서
Q=U․A․△ T LMTD

=mw․ Cpw․△ T w

이므로

UA= m w․ Cpw․△ T w
△ T LMTD

(4)

가 된다.여기서 각각의 실험 결과 값들을 식 (4)에 대입하여 총괄열
전달계수 U 값을 구할 수 있다.
또한,총괄열전달계수는 다음과 같이 정의된다.

1
UA =( 1

hgA g
+ t
kA m

+ 1
hwA w

) (5)

여기서,가스측 열전달계수 값을 구하기 위해 물측 열전달계수는
Marriott[1971]가 제시한 식(6)과 같은 상관식을 사용하였다

Nuw=0.2536․ Rew0.65․ Prw0.4 (6)

hw= Nuw․k
Dh

(7)

여기서,수력학적 직경은 판의 폭(w)이 채널의 간격(e)보다 크게 클
때 Shah[1992]가 제시한 아래와 같은 채널간격의 두 배로 하였다.

Dh= 4×단면적접수길이 = 4×e×w
(2e+2w)≃2e(e≪ w) (8)

여기서 e는 판의 피치와 바닥까지의 높이를 나타낸다.



식 (4)에서 구한 총괄열전달계수 UA 값과 식 (7)에서 구한 물측 열전
달계수 값과 판의 열전도도 값 k를 식 (5)에 대입하면 가스측 열전달계
수 hg를 구할 수 있다.
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열교환기내의 유동 및 열전달 현상의 수치해석에 적용된 연속방정식,
운동량 방정식 및 에너지방정식은 다음과 같다.

가가가...연연연속속속방방방정정정식식식

∂(ρ)
∂t +

∂(ρui)
∂xi =0 (9)

나나나...운운운동동동량량량방방방정정정식식식

∂(ρui)
∂t + ∂(ρuiuj)

∂xj = ∂
∂xj(μ[∂ui∂xj+

∂uj
∂xi])- ρβgi(Ti-To) (10)

다다다...에에에너너너지지지방방방정정정식식식

∂(ρh)
∂t + ∂(ρuih)

∂xi = ∂
∂xi(ρCp[∂T∂xi])+ q'''

ρCp (11)

위의 지배방정식을 일반형으로 표시하면 다음과 같다.

∂
∂t(ρΦ)+ ∂

∂xi(
ρuiΦ)= ∂

∂xi(ΓΦ
∂Φ

∂xi)+SΦ (12)



여기서 좌변의 첫 번째 항은 시간에 따른 물리량의 변화를 나타내고,
두 번째 항을 대류항이며,우변의 첫 번째 항은 확산항을 나타내고,SΦ

는 생성항이다.Φ=1인 경우는 연속방정식,Φ=U인 경우는 운동량방정식,
Φ=T인 경우는 에너지 방정식을 나태내고 생성항 SΦ는 각각의 지배방정
식에 대해서 다른 형태로 표현된다.

라라라...표표표준준준 kkk---εεεε    모모모델델델의의의 지지지배배배방방방정정정식식식

열교환기 내의 유동 및 열전달 현상을 해석하기 위하여 k-ε모델을 사
용하였다.k-ε모델에서 난류점성계수는 물성치가 아니라 난류운동의 양
상이나 이력에 따라 변하는 값이다.이 난류점성계수는 실험이나 고찰로
부터 난류운동의 특성길이와 특성속도에 의해 결정되는 값으로 알려져
있다.특히 표준 k-ε모델에서는 난류운동에너지 k에서 특성속도를,난류
운동에너지 ε에서 특성길이를 구하여 난류점성계수 νt를 계산하는 모델
이며,이를 표현하면 다음과 같다.

νt=
Cμk2

ε
(13)

그리고,난류운동에너지 k와 ε은 다음의 수송방정식에 의해서 결정된
다.

ρ ∂k∂t=
∂
∂xi{(ν+ νt

σk) ∂k∂xi}+Pk- ε (14)

ρ ∂ε

∂t=
∂
∂xi{(ν+ νt

σk) ∂ε

∂xi}+ ε

kρ (Cε1Pk-Cε2ε) (15)



여기서,생성항 Pk는 다음과 같다.

Pk= νt
∂ui
∂xj(∂ui∂xj+

∂uj
∂xi) (16)

그리고,계수들은 다음과 같이 정의된다.
Cμ=0.09, σk=1.0, σ ε=1.3, Cε1=1.44, Cε2=1.92

경계조건에는 유체와 벽면의 조건이 포함된다.

Plate-Shell
HEX

650℃ 

    
 

73℃ 

 

450℃

 

71℃ 65℃  

 

85℃ 

 Shell-Tube
HEX

Cooling water

Exhaust gas

Fig.4 BoundaryconditionsofGHPengineexhaustheat
recoverysystem



(a)CoolingCycle

(b)HeatingCycle

Fig.5 A cooling/heatingcyclediagram ofGHP
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배가스 열교환기의 열전달 성능 실험을 위하여 Fig.6과 같은 장치를
제작하였다.Fig.7,8과 Table.1은 본 연구에 사용된 시험부 전열판의
형상,치수 및 재원을 각각 나타낸다.
실험장치의 구성은 시험부,가스 가열부,냉각수 순환부,온도 및 압력

측정 그리고 데이터 처리 장치로 되어 있다.고온의 엔진 배기가스 생성
은 배기가스와 성분이 유사하도록 질소가스와 이산화탄소를 88.9:11.2로
혼합하여 사용하였다.여기서,배기가스의 조성에 관한 계산들은 부록에
언급하였다.혼합가스는 5kW급 가열기 4개를 가설하여 주입가스의 온
도를 상승시켜 실험부에 주입되도록 하였다.가스 온도는 가열 히터에
슬라이 닥스를 가설하여 조절하였으며,실험부에 유입되는 가스유량은
rotameter로 측정하였다.
냉각수는 엔진의 냉각수와 동일하게 에틸렌글리콜을 50% 혼합하였고

수조에 가열기를 설치하여 온도를 조절하였다.밸브로 실험부에 유입되
는 냉각수 유량을 제어한 후 flow meter로 측정하였다.시험부의
plate-shell열교환기는 모두 3장의 전열판을 용접하여 제작하였으며,이
들 전열판들은 서로 반대 방향으로 주름이 교차되도록 설치되어 있다.
판 간격 등의 규격은 GHP20HP급에 사용되는 열교환기 규격과 동일하
나 channel수를 감소시켜 배기가스 2channel,물 2channel로 하여 실
험을 수행하였다.
각 지점의 온도 측정은 T형 thermocouple을 배관내에 삽입하여 측정

하였고,가스측 압력강하 측정은 마이크로 차압계인 FurnessControl사
의 FCO-12를 사용하였다.
열전달 과정동안 고온 가스의 열손실을 최소화하기 위하여 열교환기

외부 케이스를 이중으로 제작하여 2x10-1Torr의 진공 단열을 하였고,
그 외부에 유리섬유를 도포한 후,다시 우레탄폼 40mm로 단열 하였다.
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Table.1 Configurationoftheplate-shellheatexchanger

Platematerial SUS-316L
Shellmaterial Steel
Platethickness〔m〕 0.0007
Numberofplate 3
Surfaceperplate〔㎡〕 0.073
Chevronangle 30°



Fig.7 Dimensionsofplate-shellheatexchanger
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Fig.8 Detailsofflow patterninplate-shellheatexchanger



Fig.9 Photographofinsulatedplate-shellheatexchanger

Fig.10 Photographofcoolingwatersupplysystem



Fig.11 Photographofgasheater

Fig.12 Photographofslidacs
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본 실험에서 수행한 변수들의 실험 범위는 GHP설계값을 기준한 것
으로 Table2와 같다.실제 설계 기준 값들을 바탕으로 배기가스의 유
량과 온도,냉각수의 유량과 온도를 변화시켜가며 실험하였다.
Fig.13은 배기가스 유량이 channe당 55l/min,온도 460℃일 때 온도

65℃인 냉각수 유량에 따른 각 지점의 온도를 보여준다.그림에서 보듯
이 냉각수 유량이 전체 9l/min(channe당 4.5l/min)가 되면 냉각수 입
구온도와 배기가스 출구온도가 거의 같아짐을 볼 수 있다.그러므로 본
논문에서는 최대 냉각수 유량을 9l/min제한하였다.
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GHP20HP급 설계값을 기준하여 냉각수 유량을 전체 5.5l/min과 입
구온도를 65℃로 고정하고 배기가스 유량을 32～222l/min범위에서 배
기가스 입구온도 350,400,450℃ 일 때 각 지점의 온도를 측정하였다.
그리고,각 지점의 온도를 바탕으로 Fig.14,Fig.15에 배기가스 유량에
따른 총괄 열전달계수와 가스 측 열전달계수의 변화를 나타내었다.
그림에서처럼 배기가스 유량이 32～222l/min의 범위 내에서 총괄 열

전달계수는 70～149W/㎡K,그리고 가스 측 열전달 계수는 72～162
W/㎡K 값이 얻어졌다.
배기가스 유량 증가에 따라 총괄 열전달계수와 가스측 열전달계수가

상승하는 것은 가스질량유량 증가 즉 Re값의 증가에 따라 열전달이 촉
진되기 때문인 것으로 보인다.그러나 배기가스 유량이 대략 190l/min
이상이 되면 가스측 열전달계수의 증가값이 감소하는 것을 볼 수 있는
것은 일정한 전열면적을 갖는 열교환기에 있어 단일상의 유체 유속의
증가에 따라 변하는 Re값의 지수 승에 비례하는 것에 일치한다.이는



열교환기 전열면적에 따른 최적의 유량,온도 조건이 있음을 알 수 있으
며 본 열교환기 형태 및 전열면적에 대한 배기가스 측의 최적유량 값은
190l/min으로 얻어졌다.
또한 배기가스 유량이 일정할 때 가스 주입 온도에 따른 가스측 열전

달계수 값을 보면,배기가스 주입 온도가 높을 수록 가스측 열전달계수
가 높게 나타났다.일반적으로 단상유동일 경우 열전달계수 값은 온도에
무관한 값일 것이나,본 실험에서는 배기가스의 온도에 따라 영향을 받
는 결과를 얻었으며,이는 배기가스의 온도에 기인한 것으로 판단된다.
그 원인으로는 분석되는 것은,첫째로 고온의 가스는 온도가 높을 수

록 Pr값이 단위 값인 1보다 매우 적게되어 빠른 열전달이 발생하게 된
다.즉 유체의 흐름 모멘텀 보다 열전달 온도장이 빠르게 되어 열전달이
촉진되는 것이다.
둘째,고온으로 인하여 열교환기 벽면의 열전달 경계층이 깨지게 되어

열전달이 촉진되는 현상이 발생되고,이 현상은 배기가스 온도가 높을수
록 더욱 크게 나타나게 되는 것으로 분석된다.
셋째,고온의 가스와 열교환 접촉되는 전열면의 반대측에 냉각수가 접

촉할 때 전열면 가까이 국부적으로 냉각수 온도가 상승함으로써 열전달
을 촉진하는 데 기인되고 있다.이 고온의 가스에 의한 냉각수측 열전달
촉진 영향인자를 반영하기 위하여는 가스측과 물측을 고려한 즉 양방향
2개의 변수인자를 고려한 총괄열전달 분석이 필요하게 될 것이나,본 연
구에서는 냉각수측을 Marriot등 기존 연구자들의 해석과 동일하게 설
정하고 가스측 열전달 현상을 분석하였다.

444...222냉냉냉각각각수수수 유유유량량량변변변화화화에에에 따따따른른른 열열열전전전달달달 특특특성성성

GHP 20HP급 설계값을 기준하여 배기가스 유량을 전체 157.5l/min,
냉각수 입구온도를 65℃ 고정하고 냉각수 유량을 2.5～9l/min범위에서



배기가스 입구온도 350,400,450℃ 일 때 각 지점의 온도를 측정하였다.
그리고,각 지점의 온도를 바탕으로 Fig.16,Fig.17에 냉각수 유량에
따른 총괄 열전달계수와 가스 측 열전달계수의 변화를 나타내었다.
그림에서 나타난 것처럼 총괄 열전달계수와 가스 측 열전달계수는 냉

각수 유량 2.5～9l/min의 범위 내에서 각각 81～180W/㎡K와 102～162
W/㎡K의 값을 나타내었다.
본 실험 범위 내에서는 냉각수의 유량이 증가할수록 총괄 열전달계수

와 가스 측 열전달계수는 증가하는 경향을 나타내었다.이와 같은 결과
는 4.1절에서 언급했던 이유와 같다.즉 Re값의 증가에 기인한 결과이
며,실험범위 내에서 계속적인 상승을 나타내지만 냉각수 유량이 6.5 l
/min이상의 범위에서는 상승폭이 줄어드는 것을 볼 수 있다.그러므로
본 열교환기의 냉각수 측의 최적유량 값은 6.5l/min으로 얻어졌다.

444...333냉냉냉각각각수수수 온온온도도도변변변화화화에에에 따따따른른른 가가가스스스측측측 열열열전전전달달달 특특특성성성

배기가스 유량을 GHP 20HP급 설계값을 기준하여 전체 157.5l/min,
냉각수 유량을 5.5l/min로 고정하고,냉각수 온도를 45～85℃ 범위에서
배기가스 온도 350,400,450℃ 일 때 각 지점의 온도를 측정하였다.그
리고,각 지점의 온도를 바탕으로 Fig.18,Fig.19에 냉각수 온도에 따
른 총괄 열전달계수와 가스측 열전달계수의 변화를 나타내었다.
냉각수 주입 온도에 따른 배기가스측 열전달계수의 변화를 보면,냉각

수 주입 온도가 낮아 배기가스 주입온도와 온도차가 클수록 총괄 열전
달계수와 가스측 열전달계수가 증가하는 경향을 나타내었다.냉각수 입
구 온도가 45～85℃ 범위 내에서 총괄 열전달계수는 116～137W/㎡K의
값이 가스측 열전달계수는 124～149W/㎡K 값이 얻어졌다.이와 같은
결과는 온도에 따라 크게 변화되는 배기가스의 밀도에 기인한 것으로
분석된다.즉 냉각수 주입 온도가 낮을 수록 열교환기내 가스 channel측



을 흐르는 배기가스의 온도가 낮아지게 되어,배기가스의 밀도는 커지게
된다.이는 Re수의 밀도값을 증가시켜 열전달계수 역시 증가하게 되는
것이다.

444...444실실실험험험결결결과과과에에에 따따따른른른 열열열전전전달달달 상상상관관관관관관계계계식식식

이상 실험결과로부터 plate-shell열교환기의 배기가스 측 열전달 상
관식을 구하기 위하여 결과 값들을 Fig.20처럼 Re수에 대한 Nu수로
나타내었다.이로부터 배기가스 측 열전달 상관식은 아래와 같은 식
(17)로 얻어졌다.

Nug=0.0632․ Reg0.42․ Prg0.4․ ( μ w
μ b
)
0.35

(17)

444...555배배배기기기가가가스스스 유유유량량량변변변화화화에에에 따따따른른른 압압압력력력 강강강하하하 특특특성성성

실제 20HP급 GHP설계 기준설계 조건인 배기가스 온도 450℃,냉각
수 유량 및 온도가 각각 5.5l/min,65℃에서 배기가스를 유량을 변화시
키면서 열교환기 입출구에서의 압력차를 측정하였다.Fig.22은 배기가
스 유량에 따른 압력강하의 변화를 나타낸 것이다.그림에서 보듯이 배
기가스 유량이 증가할수록 압력강하가 증가함을 보여준다.질량유량이
증가하면 열전달계수는 증가하나,GHP의 경우 열교환기측 압력강하가
엔진성능에 영향을 줄 수 있으므로 압력강하를 고려한 설계가 필요하다.
본 plate-shell열교환기 배기가스측 2channel의 압력강하 실험 결과,

배기가스 유량이 증가할수록 압력강하가 증가하였다.20HP급 GHP의
배가스 열교환기는 390l/min의 배기가스가 7개의 channel에 분산되므로
1개 channel당 유량은 55l/min가 된다.본 실험은 2개의 channel에 대



한 압력강하 값이므로 110l/min에 대한 압력강하 값을 Fig.22에서 보
면 70mmAq로 7개의 channel에서는 245mmAq가 된다.이는 배압 허용
치인 650mmAq이내가 되므로 plate-shell열교환기가 GHP배열회수에
적절함을 알 수 있다.

444...666배배배기기기가가가스스스 성성성분분분에에에 따따따른른른 열열열전전전달달달 특특특성성성

GHP시스템의 엔진 배기가스 성분은 이산화탄소,질소,수증기로 구
성되나 본 연구에서는 이산화탄소와 질소를 88.9:11.1의 비율로 적용하
여 실험하였다.실제 시스템의 천연가스 엔진에 대한 배기가스 성분별
조성은 부록에서 보여주는 바와 같다.본 연구에서 실제 시스템의 배기
가스 성분 중 수분을 제외한 이유는,이러한 성분의 차이에 따른 열교환
기의 배열회수 열전달이 증가하게 되고 그 오차가 크지 않을 것으로 판
단하였기 때문이다.
즉,고온의 수증기가 냉각수와 열교환되는 현상은 수증기의 냉각과정

인 현열 열전달과 응축이 발생하는 2상 열전달 현상으로 이루어 질 것
이다.이는 GHP시스템의 배기가스측 배열회수 온도가 650℃에서 85℃
까지 기준되기 때문이다.이 온도 영역에서 수증기 자체의 열전달계수
값을 보면,수증기가 가스 상태 열전달 영역에서는 열전달계수가 낮게
되고 응축 열전달 영역에서는 열전달계수가 크게 된다.즉 응축열전달
현상 때문에 열교환기 과정 동안에 열전달이 증가하게 되는 것임으로
이 수증기를 배제한 열전달 실험값보다 실제 열교환은 크게 될 것이다.
또한 타 가스와의 열전달 특성을 비교하면,수증기의 경우 밀도 값이

650℃～100℃에서 0.248～0.59kg/m3인 반면,질소가스의 경우는 0.374～
0.962kg/m3으로 수증기에 비하여 질소가스의 열전달이 크게 된다.그러
므로 수분을 배제한다 할지라도 상대적으로 밀도가 큰 질소 양을 많이
고려함으로써 성분차에 의한 오차를 해소할 수 있기 때문이다.



Table.2 Thedesignandexperimentalvaluesofplate-shell
heatexchanger

Items Designvalueof
20HPGHP Experimentalregion

Gasflow rate
perchannel(l/min) 55 16～111

Gastemperature(℃) 450 350～450
Coolingwaterflow rate(l/min) 2.75 1.25～4.5
Coolingwatertemperature(℃) 65 45～85
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Fig.13 Temperaturevariationwithcoolingwaterflow rateatthe
dischargegasflow rateof55l/min
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Fig.14 Overallheattransfercoefficientwithhotgasflow rate

0 50 100 150 200 250
0

40

80

120

160

200

240

 Gas inlet tem p=450  oC
 Gas inlet tem p=400  oC
 Gas inlet tem p=350  oC

Cooling water flow late= 5.5 l/m in
Cooling water inlet tem p= 65  oC 

 

 

H
ea

t t
ra

ns
fe

r 
co

ef
fic

ie
nt

 o
f g

as
 c

ha
nn

el
 (

W
/m

2 K
)

Gas flow rate (l/min)

Fig.15 Heattransfercoefficientofgaschannelwithhotgasflow
rate
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Fig.16 Overallheattransfercoefficientwithcoolingwaterflow rate
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Fig.17 Heattransfercoefficientofgaschannelwithcoolingwater
flow rate
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제제제 555장장장 열열열교교교환환환기기기 수수수치치치해해해석석석 결결결과과과

본 연구에서는 열교환기의 수치해석을 위해서 상용 유동해석 프로그
램인 Fluent5.4를 사용하였다.Fluent5.4는 열전달,유동에 관한 현상의
수치해석을 위해 개발된 프로그램으로,열교환기 해석,공기역학적 설계,
난류 대기경계층 등에 응용된다.Fluent5.4는 grid제조 전처리 장치인
Gambit,주 프로그램인 Fluent5.4,그리고 후처리장치인 Postprocessor
로 이루어져 있다.Fluent5.4는 유한체적법(Finite volume method)
code로서,속도 등 벡터량과 온도,압력 등 스칼라양의 결정 위치가 서
로 다른 격자계를 사용한다.본 연구의 계산에 사용한 주요 물리량은
Table.3과 같다.

555...111배배배가가가스스스 열열열교교교환환환기기기 해해해석석석

5.1.1해석 배가스 열교환기 형식

배기가스 열을 회수하는 plate-shell열교환기는 Fig.23과 같은 형태의
열교환기를 해석하였다.해석에 적용한 열교환기는 본 연구의 초기에 적
용된 형태의 열교환기로 해석결과 열용량의 부족으로 성능실험에 적용
한 Fig.7의 열교환기 형태로 변경되었다.하지만 유로 및 열교환기 형상
면에서는 큰 차이점이 없으므로 Fig.23의 열교환기를 해석한 결과를 바
탕으로 실험에 적용한 열교환기의 내부 유동형태 및 온도장 등을 예측
하였다.
열교환기의 내부 채널들을 흐르는 물과 배기가스의 유량은 균일하게

분포되므로 해석은 본 열교환기를 대표하는 1개의 배기가스와 2개의 냉
각수 채널을 모델링하여 전체의 열전달을 해석하였다.



5.1.2배가스 열교환기 해석 결과

열교환기내의 유동 및 열전달 현상을 해석하기 위한 이론 방정식은
난류모델인 표준 k-ε 모델로 적용하였다.Fig.24는 전열해석을 위한
Grid형태를 나타낸다.총 Mesh수는 약 15만개이다.수렴을 위한 해석
시간은 약 10,000초 정도가 소요되었다.
Fig.25는 온도장으로 고온부 배기가스는 673K로 주입되어 603K로

배출되고,냉각수는 353K로 주입되어 449K로 배출되고 있다.배기가스
출구의 온도가 높고 배출되는 냉각수의 온도가 높은 이유는 20HP급
GHP의 배기가스 유량을 기준 하였을 때 상대적으로 열교환 면적의 부
족으로 충분한 열교환을 이루지 못함이다.그러므로 해석에 적용된 열교
환기는 20HP급 GHP의 열교환기로 적절하지 못함을 알 수 있다.
Fig.25은 배기가스의 2D 온도장이며 Fig.26은 배가스 3D 온도장,

그리고 Fig.27은 냉각수를 포함한 전체의 온도장이다.
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5.2.1해석 배기 다기관 열교환기 형식

Fig.28은 본 배기 다기관 열교환기의 전열해석을 위한 전체의 Grid
형태를 보여준다.Mesh수는 gas측 35,296개,벽 측 45,393개,냉각수
측은 약 196,932개로 총 약 27만개이다.Fig.29는 배기가스측의 Mesh
형태이다.수렴을 위한 해석 시간은 Pentium IV,1GHz를 사용하여
10,000～15,000초 정도의 계산이 필요하였다.



5.2.2배기 다기관 열교환기 해석 결과

열교환기내의 유동 및 열전달 현상을 해석하기 위한 이론 방정식은
난류모델인 표준 k-ε 모델로 적용하였다.
Fig.30은 배기가스측 3D 유동장,그리고 Fig.31은 2D 유동장을 보

여준다.4개의 실린더로부터 배출된 배기가스는 혼합되어 우측 출구로
배출된다.좌측 끝의 1호 실린더에서 배출된 유동이 2호 배기가스와 합
쳐지면서 하부 속도와 유량이 증가하고,3․4호 실린더 유동 기류와 합
쳐져서 역시 하부와 출구의 속도 벡터가 증가하고 있다.3호 실린더의
입구 측에 일부 와류가 형성되고 있으며,이러한 현상은 실린더로부터
배출되는 배기가스의 유입이 저해되는 영향을 일부 미칠 수 있다.
Fig.32는 냉각수측의 3D 유동장을 나타낸다.냉각수측은 전체적으로

균일한 속도벡터가 형성되고 있다.
Fig.33은 2D 온도장,Fig.34는 배기가스측 3D 온도장으로 유동구조

와 상호 영향을 갖는다.배기가스 배출 온도는 923K로 유로에서 혼합되
어지나,냉각수와 열교환에 의하여 출구측 온도는 723K가 된다.3․4호
실린더 배출가스 하부의 온도가 낮은 것은 유동장의 속도가 커서 냉각
수와 열전달이 잘되기 때문이다.
Fig.35는 냉각수만의 온도 변화를 Scale-up하여 나타낸 것이다.좌측

하부에서 347K로 주입되는 냉각수는 우측 상부로 배출될 때 온도가
348.5K로 얻어 졌다.냉각수의 온도 변화가 1.5℃로 적은 것은 배기가스
의 체류 시간이 짧아 열전달 시간이 충분치 못하는 데 기인한 것으로
보인다.냉각수의 유입 방향을 변경한 해석에서도 차이가 미미한 결과를
얻었다.
압력분포는 엔진배열을 회수하는 열교환기 구조를 결정하는 중요한

인자가 된다.엔진 실린더 후반의 배기가 원활히 이루어지지 않을 경우
엔진의 운전에 영향을 주기 때문이다.Fig.36은 배기가스의 압력분포를



보여준다.그림을 보면 좌측 내부의 배가스 압력이 제일 높고 우측 실린
더에서는 압력이 낮다.그리고 유동장의 정체점에서 압력이 증가하고 속
도가 빠른 곳에서 압력이 증가하는 경향을 보였다.압력분포 해석 값은
엔진회전수 2000rpm,연료유량 6Nm3/h를 기준 했을 때 압력강하는 약
500Pa(51mmAq)수준으로, 배가스 열교환기 측의 압력강하 값인
245mmAq를 고려해도 배압 허용치인 650mmAq이내가 되므로 엔진의
운전에 영향이 없는 것으로 해석되어졌다.Fig.37는 냉각수의 압력분포
로 모든 부위에 균일한 값을 보여준다.

Table.3 Theboundaryconditionsforfluent

구 분 물성치 단 위 적용값 비 고

냉각수

밀 도 kg/m3 998.2
비 열 J/kgK 3500
열전도도 w/m K 0.60
점 도 kg/m s 0.001003
분자량 kg/kgmol 18.0152

배기가스

밀 도 kg/m3 0.9613
비 열 J/kgK 1626.7
열전도도 w/m K 0.022299
점 도 kg/m s 1.354*10-5
분자량 kg/kgmol 28.966

탄소강
밀 도 kg/m3 7854
비 열 J/kgK 434
열전도도 w/m K 60.5



Fig.23 Dimensionsofplate-shellheatexchanger



Fig.24Anoverallgridoftheplate-shellheatexchanger



Fig.25The2Dtemperaturezoneoftheplate-shellheatexchanger



Fig.26 The3Dtemperaturezoneoftheplate-shellheatexchanger



Fig.27 The3D temperaturezoneoftheplate-shellheatexchanger
coolingwater



Fig.28 Anoverallgridoftheshell-tubeheatexchanger



Fig.29 Ananalysisgridoftheshell-tubeheatexchangerexhaust
gas



Fig.30 The 3D flow zone ofthe shell-tube heatexchanger
exhaustgas



Fig.31 The2Dflow zoneoftheshell-tubeheatexchanger



Fig.32 The3D flow zoneoftheshell-tubeheatexchangercooling
water



Fig.33 The2Dtemperaturezoneoftheshell-tubeheatexchanger



Fig.34 The3D temperaturezoneoftheshell-tubeheatexchanger
exhaustgas



Fig.35 The3D temperaturezoneoftheshell-tubeheatexchanger
coolingwater



Fig.36 The3D pressurezoneoftheshell-tubeheatexchanger
exhaustgas



Fig.37 The3D pressurezoneoftheshell-tubeheatexchanger
coolingwater
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본 논문에서는 가스엔진구동 열펌프(GHP)에 현재 적용되고 있는
shell-tube형 열교환기 대신,단위 면적당 전열량이 큰 plate-shell(판곽)
형 열교환기의 열전달 성능실험을 통하여 열전달 설계치를 도출하고자
연구를 수행하였다.
두 개의 열교환기 중 배가스 열교환기(HX2)는 열전달 실험 장치를

구성하여 열전달 특성에 대한 성능 실험과 함께,열․유체 해석용 상용
코드인 Fluent5.4를 사용하여 수치 해석적인 방법으로 내부 유동장,온
도장,압력장 등의 해석을 하였다.또한 1차 열교환기인 배기다기관 열
교환기(HX1)에 대해서는 수치 해석을 수행하였다.
GHP시스템의 2차 열교환기인 배가스 열교환기(HX2)에 대하여 수행

한 열전달 특성 실험 및 해석의 결과는 다음과 같다.

(1)배가스 열교환기의 배기가스측 열전달계수는 배기가스 온도가 높
고,배기가스와 냉각수의 유량이 증가할수록,그리고 냉각수 온도가 낮
을수록 증가하였다.

(2)실험범위 내에서 배가스 열교환기의 배기가스 측 열전달 상관식
은 다음과 같다.

Nug=0.0632․ Reg0.42․ Prg0.4․ ( μ w
μ b
)
0.35

(3)배가스 열교환기 압력강하는 배기가스 유량증가에 따라 증가하였
으나,20HP급 GHP를 기준으로 한 배기가스 유량에 대한 압력강하는
245mmAq의 적은 값으로 얻어졌다.



1차 열교환기인 배기 다기관 열교환기(HX1)의 적용 가능성을 수치해
석 적인 방법으로 분석한 결과는 다음과 같다.

(1)Shell-tube형 배기다기관 열교환기 형상에 따른 열전달 특성을 해
석한 결과,열교환기를 통하여 냉각수의 온도차가 1.5℃ 정도로 열회수
성능이 낮아 열전달 체류 시간과 면적을 크게 하는 구조의 개선이 필요
한 것으로 얻어졌다.

(2)열교환기 가스측 압력분포 해석 값을 보면,엔진회전수 2000rpm,
연료유량 6Nm3/h을 기준할 때 압력강하가 약 51mmAq로,배가스 열교
환기측의 압력강하 245mmAq를 고려하여도 배압 허용치인 650mmAq
보다 적게 되어 GHP시스템의 엔진 운전에 영향이 없는 것으로 해석되
었다.

본 논문은 GHP 시스템의 엔진 배기가스열의 회수를 위하여
plate-shell형 열교환기를 적용하여 엔진 냉각수외의 열전달 특성을 실
험 연구한 것이나,배기가스의 성분에 있어 실제의 시스템과 차이를 갖
는다.추후 실제 GHP의 배기가스 성분인 수증기를 포함한 이상유동에
서의 실험이 병행된다면 좀 더 넓은 범위에서 plate-shell열교환기의
적용성을 판단할 수 있을 것이다.
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부부부 록록록

배배배기기기가가가스스스 유유유량량량 산산산정정정

111...연연연소소소에에에 필필필요요요한한한 산산산소소소량량량과과과 공공공기기기량량량

천연가스 엔진의 연료에는 탄소(C)와 수소(H)를 주성분으로 하고,그
외의 약간의 질소(N)분을 포함하고 있다.이들 구성원소의 완전 연소
표를 Table.1에 나타내었다.질소성분은 연소되지 않고 생성물이 된다.
연료 중의 탄소,수소,질소 등의 질량분율을 c,h,n[kg/kg]이라 하면
1kg의 연료가 완전 연소하는 데 필요한 산소량 O0는 Table.1를 사용
하면

O0=2.66c+7.94h [kg/kg] (1)

O0=1.87c+5.56h [m3/kg] (2)
이고 여기서 c,h값은 소수치이다.
그리고 Table.2에 나타낸 것과 같이 표준 건공기 중의 산소의 질량

분율은 0.232[kg/kg]이고 체적분율은 0.210[㎥/㎥]이므로 1kg의 연료가
완전 연소되는 데 필요한 공기량 A0

A0= O0/0.232=11.48c+34.2h [kg/kg] (3)

A0= O0/0.210=8.89c+26.5h [㎥N/kg] (4)

기체연료의 경우 원소의 질량분율인 c,h,n[㎥/㎥]을 적용하는 것보
다 연료가스중의 체적분율 {H2},{CO},{CH4}등을 쓰는 것이 편리하므
로 연료가스를 구성하는 메탄에 대하여 적용하면 Table.3과 같다.
위의 반응식을 사용하여 이론산소량 O0와 이론공기량 A0를 계산하면



다음과 같다.
O0=0.5{H2}+0.5{CO}+2.0{CH4}+...-{O2}[㎥/㎥] (5)

A0=O0/0.210
=2.38{H2}+2.38{CO}+9.53{CH4}+...-4.76{O2}[㎥/㎥] (6)
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1kg의 연료가 연소할 때에 발생하는 연소가스의 습연소가스 질량을

GW [kg/kg],습연소가스 체적을 VW[m3
N/kg]로 표시한다. Gd는 연소

가스에서 수증기를 제외시킨 질량인 건조연소가스질량, Vd는 건조연소
가스 체적을 나타낸다.또한 이론혼합비에서 연소하였을 때의 이론습연
소가스 질량,이론습연소가스 체적을 Gw0,Vw0, Gd0,Vd0로 표시하였
다.

Gw0=1+A0=1+11.48c+34.2h [kg/kg] (7)

GW =1+ A =1+ αA 0

=1+ α[11.48c+34.2h][kg/kg] (8)
기체연료의 경우 공기에 대한 연료의 비중을 γg라 하고,식 7을 적용

하면
Gw0=1+A0/γg

=1+[2.38{H2}+2.38{CO}+9.53{CH4}+...-4.76{O2}]/γg[kg/kg] (9)

GW =1+ A/γg=1+ αA 0/γg

=1+α[2.38{H2}+2.38{CO}+9.53{CH4}+..-4.76{O2}]/γg[kg/kg](10)

건연소가스질량 Gd와 이론건연소가스질량 Gd0 는 식 9와 식 10의

GW와 Gw0에서 수증기의 발생량 Gs(8.94h+w)를 빼면 되므로

Gd0=Gw0-(8.94h+w)8.94h-w



=1+11.48c+25.3h -w [kg/kg] (11)
Gd=GW -(8.94h+w)
= 1 -8.94h-w + α[11.48c+34.2] [kg/kg]

(12)
만약 불완전연소에 의한 일산화탄소의 발생을 고려하면 연료중에 있

는 탄소로부터 일산화탄소 발생비율 ζ 를 다음 식에서 정의한다.

ζ= (CO)
(CO)+(CO2) (13)

여기서 CO 와 CO2는 건연소가스 중의 CO와 CO2의 체적분율[㎥/㎥]
로서 소수의 값이다.
연료를 공기비 α 로 연소시킬 때 원소 C,H의 단위량 당 Table3에

보여주는 바와 같이 CO2,H2O가 생성된다.이 때 불완전연소가 생기
면 C중 ζ의 비율이 CO가 되지만 CO와 CO2의 총량은 변하지 않는다.

0.210(α-1)A0의 산소는 사용되지 않고 남아 있지만 불완전연소에 의

하여서 CO가 될 때 CO의 1/2체적의 산소가 따라서 남게된다.질소는
반응하지 않기 때문에 연료 중에 N의 가스 화한 것과 공기 중의 질소
합계량이 연소가스에 포함된다.또 산소 이외의 공기성분(체적분율
0.790)은 모두 질소로 간주된다.또 연료 중의 전수분 w 는 증발되어 위
의 수증기에 가해진다.이와 같이 하여 계산한 연소가스성분의 발생량은
Table.4에 표시하였다.
연료 1kg당 발생하는 습연소가스체적 VW는 Table.4에 포함된 각 성

분 가스량의 합이므로,식 4를 이용하면,
VW= (α-0.210)A0+(1.87+0.93ζ)c+11.12h+0.81n+1.24w

[m3
N/kg]

=(α-0.210)[8.89c+26.5h]+(1.87+0.93ζ)c
+11.21h+0.80n+1.24w [m3

N/kg]



(14)
건조연소가스체적 Vd 는 수증기를 제거한 각 성분 가스량의 합이므

로,

Vd= (α-0.210)[8.89c+26.5h]+(1.87+0.93ζ)c+0.80n[m3
N/kg]

(15)
333...연연연소소소가가가스스스의의의 체체체적적적 계계계산산산

발생되는 연소가스의 체적을 구하기 위해서는 연료인 CH4에 함유된
구성원소의 질량분율 즉 c,h,s,o,n은,

c= 12
16=0.75[kg/kg]

h= 4
16=0.25[kg/kg]

s,o,n = 0
위의 질량분율과 식 2와 4에 의해서 연료가 연소하는데 필요한 이론

산소량 O0와 이론공기량 A0를 구한다.

O0=1.87c+5.56h+0.70(s-o)

=1.87*0.75+5.56*0.25=2.793[m3
N/kg]

A0=O0/0.210

=2.793/0.210=13.297 [m3
N/kg]

연소가스의 체적 V m 은 위의 Table.4에 의하여 산정한다.

V m =

0.21(α-1)A0+0.93cζ+1.87c(1- ζ)+11.12h+1.24w+0.79αA0+0.8n
여기서,α (공기비)=1.05

ζ (일산화탄소 발생비)=0
n(질소)=0



w (수증기)=0
따라서,V m 은

V m = 0.21(α-1)A0+1.87c+11.12h+0.79αA0

=
0.21*(1.05-1)*13.297+1.87*0.75+11.12*0.25+0.79*1.05*13.297

=15.35 [m3
N/kg]

GHP가스엔진의 배기가스 열교환기에 주입되는 온도는 400℃ 정도로
ρ CH4=0.8032 kg/m3임으로 연료 1m3당 발생되는 연료가스체적은

V m = 15.35*0.8032=12.329[m3
N/m3]

이고,연료 주입량이 시간당 5m3/h이므로,발생되는 전체 연소가스체
적(V)은

V= V m * 5m3/h=61.65[m3/h]가 된다.



Table.1 A completecombustiontableofstructuralelementsinthe
naturalgas

명

칭

원
소
기
호

원
자
량

완전연소
반응

고
발열량
MJ/kg

저
발열량
MJ/kg

필요산소량 필요공기량 생성물량

kg/kg
㎥N/

kg
kg/kg

㎥N/

kg
kg/kg

㎥N/

kg
탄
소 C 12.01 C+02

=CO2
32.76 32.76 2.66 1.8711.48 8.89 3.66 1.87

수
소 H 1.01H+1/402=1/2H2O

141.8 120.0 7.94 5.5634.2126.48 8.94 11.12
질
소 N 14.01N=1/2N2 0 0 0 0 0 0 1.00 0.80

Table.2 Thecompositionofstandarddryair

성성성분분분명명명 산산산소소소 질질질소소소 탄탄탄산산산가가가스스스 아아아르르르곤곤곤 수수수소소소
질량분율,% 23.20 75.47 0.046 1.28 0.001
체적분율,% 20.99 78.03 0.030 0.933 0.01



Table.3 A completecombustiontableofmethanegas

연소반응

이론
산소량
O0

이론
공기량
A0

이론습연소
가스체적
Vw0

이론 건연소
가스체적
Vd0

고발열량
Hh

저발열량
Hl

㎥N/㎥N MJ/㎥N

CH4+2O2=
CO2+2H2O

2.0 9.524 10.53 8.524 39.72 35.79

Table.4 Anoccurrencevolumeofthecombustiongascomponent
성분
명 분자식 연료 1kg당 발생량 [N3N]
이산
화탄
소

CO2 22.41
12.01c(1- ζ)=1.87c(1- ζ)

일산
화탄
소

CO 22.41
12.01cζ=1.87cζ

수
증
기

H2O 22.41
2.02 h+

22.41
18.02w=11.2h+1.24w

질
소 N2 0.790αA0+ 22.41

28.02n=0.790αA0+0.80n

산
소 O2 0.210(α-1)A0+ 1

2․
22.41
12.01cζ=0.210(α-1)A0+0.93cζ
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