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Abstract

Due to global warming and depletion of fossil fuels, technologies reducing 

CO2 emission and increasing fuel efficiency simultaneously are required. 

Exhaust heat recovery system converting exhaust heat energy into an electrical 

energy or mechanical energy can significantly reduce fuel consumption. But 

those devices reduce the exhaust pipe opening area and increase the exhaust 

gas pressure. The pressure increase disturbs a gas flow out and makes a bad 

effect on the engine performance.

To understand the effects, an engine performance is measured with various 

opening ratios. The result shows that the fuel consumption rate is reduced in 

case of little amount of the pressure increase, and NOX is reduced with the 

pressure increase, while the concentration of the toxic exhaust gases are 

increased in the case of high back-pressure.

Three types of heat exchangers installed on a exhaust pipe are tested. In the 

case of plate type heat exchanger, back pressure became highest and maximum 

cylinder pressure reduced in low speed and 100% load. And back pressure 

increased over twice and fuel consumption also increased up to 2%, which 

was the highest increasing rate. In the case of fin tube, the amounts of 

exhaust emissions and fuel consumption rate were less than the other two 

cases. The effect of shell and tube was in the middle. Making a decision by 

the effect on engine performance, a fin tube type is the best for exhaust heat 

recovery systems.
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Exhaust gas heat input and recovery by a heat exchanger are finally studied. 

Shell-and-tube type heat exchanger has a high heat recovery at low speed, and 

plate type has the effect of high recovery at high speed. However, fuel 

consumption of the engine increased rapidly. In the case of fin-tube type, high 

efficiency of the heat exchanger at the high-speed and middle-speed is shown, 

and averaged power increases by 26.9% and averaged fuel efficiency improved 

up to 8.9%. Fin-tube type heat exchanger is expected as the best among the 

three types for the exhaust gas heat recovery system.
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제 1 장 서론

1.1 연구 배경

  세계적으로 에너지보존과 CO 배출량 감소에 대한 사회적 요구가 급속

히 증가함에 따라 2005년 발효된 교토의정서에서는 CO 배출량을 1990년 

기준으로 2012년까지 5.2 % 감축을 목표로 하고 있다. 한국의 경우 2000년 

5억 2900만 톤으로 1990년 이후 85.4 % 증가하였다. Fig 1.1의 에너지경제연

구원의 자료(2012)에 따르면 한국의 에너지 해외 의존도는 2011년 96.4% 로 

거의 모든 에너지를 수입에 의존하고 있으며 에너지 수입액은 2010년 대비 

41.7% 상승하였다. 전체 에너지 소비에서 부문별 에너지 소비 비율은 수송 

분야가 17.9% 로 많은 비중을 차지하고 있으며 이중에서 육상이 80.5% 로 

가장 많은 비중을 차지하고 있다. 

결론적으로 현재 한국은 에너지 해외 의존도가 매우 높음에도 불구하고 

산업구조의 변화로 인해 소비되는 에너지가 점차 많아지고 있으며 CO2 배

출량도 동시에 증가하고 있다. 따라서 에너지 사용을 절감하기 위해서는 

에너지 이용 효율을 상승시켜야한다. 총 에너지 소비 중 수송 분야에서 많

은 비중을 차지하고 있는 육상 기관의 연료 저감 기술 연구가 반드시 필요

하게 되었다.

(a) Energy consumption for Korea
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(b) Utilization of energy by each department

(c) Utilization of energy by transportation section

Fig. 1.1 Energy consumption category and ratio in Korea
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1.2 배기 규제 및 연비 규제

미국 환경보호청(EPA)은 1996년 산업용 엔진에 적용되는 첫 환경 규제를 

발효하였으며, 이 규제 기준을 TIER 1 이라고 한다. 이 기준치는 3년 후 유

럽의 산업용 엔진 규제인 EU Stage I 규제의 표본이 되었다. 이후 미국, 캐

나다, 유럽 및 일본은 점차 자동차용 엔진 규제와 산업용 엔진의 규제치의 

격차를 줄여나가기 시작하였다. 초기 규제에서는 일반적인 승용디젤엔진과 

마찬가지로, 산업용 엔진의 일차적인 규제 대상은 입자상물질(PM) 및 질소

산화물(NOX)로, 일산화탄소 및 탄화수소 계열에 대한 기준은 크게 중요시 

되지 않고 온실 가스(CO2)를 중점적으로 규제해왔다. 그러나 2014년 이후

로 예정되어 있는 미국 환경보호청(EPA)의 TIER 4 Final 규제, EU Stage 
IV 및 일본 규제치는 대부분의 출력 영역의 엔진에서 현재 수준의 90% 이

상의 입자상물질 및 질소산화물 저감을 요구하고 있으며, 이와 같은 급격

한 규제치 강화 추세를 Fig. 1.2에서 볼 수 있다. 이러한 배기 규제 동향을 

예측했을 때 중 대형 디젤 엔진에서 입자상물질과 질소산화물 저감 기술 

개발이 요구된다. (Kim, 2008)
강화되는 배기 규제에 따라 CO2 배기 규제도 더욱 강화되고 있다. Fig. 

1.3의 자료를 보면 한국에서 수송부분 CO2 배출량은 전체 배출량의 17% 로 

큰 비중을 자치하고 있으며 자동차 전체 보유 대수 중 중대형 차량은 5%
인데 반해 CO2 배출 비율은 전체 자동차 배출량의 33% 로 높은 비중을 나

타냈다. 이러한 결과의 가장 큰 원인은 2,000cc 이하의 소형차의 평균 연비

가 12.7km/l 인데 비해 4,000cc 이상 대형차의 평균 연비는 약 6km/l 로 연료 

소비가 약 2배 이상이며 휘발유나 LPG에 비하여 디젤유의 온실가스 배출

량이 더 많기 때문이다. 그러나 CO2 저감을 위한 적절한 대응 기술이 없는 

현 시점에서 연비 향상이 가장 큰 해결책이라 할 수 있다. (Lee, 2012)
 CO2 배출량 규제에 따라 미국과 일본은 중 대형차의 연비 규제안이 확

정되었으며 유럽과 중국은 규제안을 도출 중에 있다. Fig. 1.4는 미국 도로

교통 안전국(NHTSA)에서 지정한 연비 규제안이며 2011년 1월부터 발효되

어 2016년까지 14.5km/l 의 연비를 목표로 하고 있다. 이 규제치는 2011년보

다 24% 향상된 연비를 요구하고 있다. 이러한 세계 동향에 따라 한국도 가

까운 미래에 연비 규제안의 발효를 예상할 수 있으며 강화되는 규제치를 

대응하기 위한 연비 향상 기술 개발이 필요하다. (Editorial department, 2012)
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Fig. 1.2 Regulation strengthening of the world's major national emission

Fig. 1.3 Global greenhouse gas emissions by industry
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Fig. 1.4 Fuel efficiency regulation and goal fuel efficiency at NHTSA

1.3 연구목적

 본 연구의 목적은 연비 향상 기술들 가운데 효율이 높아 선진국에서는 

이미 실용화 전단계이지만 국내에서는 많은 연구가 필요한 배기 열 회수 

기술에 관한 실험 및 분석이다. 열 회수 기술이 적용되기 어려운 원인은 

배출가스의 온도가 중·저온이기 때문에 환경 친화적이고 잠열이 높은 물을 

작동유체로 사용하기에 적합하지 않으며 내연기관에서 배출되는 배기가스

의 상태가 기관의 부하에 따라 크게 변동하기 때문에 전 변동영역에 적합

한 증발기를 선정하기가 어렵고, 배기관에 증발기를 부착함으로써 증가되

는 배기압력이 기관의 성능 저하를 가져올 수 있기 때문이다. 중·저온에서 

효율이 높은 작동유체와 사이클을 구성하고 배기압력을 크게 상승시키지 

않는 위치에 증발기를 설치하여 엔진에 영향을 최소화 할 수 있는 배기 열 

회수 시스템을 설계하는 것이 필요하다.
따라서 본 연구는 배기 열 회수 시스템과 동일하게 배기관에 열교환기를 

설치하여 엔진에 미치는 영향을 분석하였으며 서로 다른 형태의 열교환기

를 통하여 회수된 에너지를 계산하여 엔진의 총괄 효율을 비교 분석하였

다.
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제 2 장 배기 열 회수

2.1 배기 열 회수 기술

배기 열 회수 기술이란 동력 에너지로 변환되지 못하고 배기가스 및 엔

진 냉각수 등으로 버려지는 폐 에너지(Waste Energy)를 회수하여 전기 에너

지 또는 기계 에너지로 재생시키는 기술이다. 선박기관의 경우 Fig. 2.1 (a)
와 같이 엔진에 공급되는 총에너지의 50% 정도가 추진력으로 사용되고 있

어 매우 효율적인 장치에 해당된다. 그러나 나머지 동력으로 사용되지 못

하는 50% 의 손실 중 마찰손실, 냉각손실 등이 있지만, 가장 많은 에너지의 

손실은 배기배출손실로 약 25% 를 차지한다. Fig. 2.1 (b)는 자동차 엔진의 

연료 사용률을 나타낸다. 동력으로 사용되는 에너지는 약 30% 이며 배기가

스로 손실되는 에너지는 35% 로 선박기관보다 더 큰 비중의 에너지 손실을 

보인다. 따라서 배기구를 통하여 대기 중으로 배출되는 손실에너지를 효과

적으로 회수할 수 있다면 수송기관의 효율을 크게 향상시킬 수 있으며 

CO2 의 배출량도 크게 저감시킬 수 있을 것으로 예상된다. (Shu, et al., 
2013; Heo and Bea, 2010)

  

          (a) Ship                        (b) Automobile

Fig. 2.1 Gross energetic efficiency of ship and automobile engine
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폐 에너지 회수를 통하여 엔진 동력과 함께 차량 구동력으로 활용하는 

배기 열 회수 시스템은 연료의 연소 시스템과 폐 에너지 회수 시스템의 두 

가지 동력 발생 시스템으로 구성되기 때문에 일반적으로 Co-generation 
system이라고도 칭한다. Co-generation system의 기술 개발 배경은 현재 내연

기관의 열효율 개선을 위한 연소 및 엔진 주변 장치의 개발은 어느 정도 

한계에 도달하였다고 판단되고 있기 때문이다. 이 시스템의 장점은 효율이 

높아 자금 회수 기간이 짧고 환경보호차원에서 온실가스 배출 억제 효과도 

동시에 가지고 있다는 것이다. (Heo and Bea, 2010)

2.1.1 Thermo-electric system

열전현상은 열전 효과를 이용한 발전이다. 열전 효과(Thermo-electric 

effect)란 열에너지와 전기에너지가 변환되는 현상으로 변화소자의 양단에 

온도차가 있을 때 소자 내부에 전자와 정공이 이동함으로써 기전력이 발생

하는 것을 말한다. 열전 발전기는 Fig. 2.2와 같이 P형 및 N형 열전소자의 

양단을 도체로 연결하고, 그 위에 절연층을 다시 올려놓은 구조이다. 양단

에 각각 다른 온도 조건, 즉 고온과 저온의 온도편차를 주었을 때 P형 반

도체에서는 전자가 고온부에서 저온부로 이동하고 N형 반도체에서는 정공

이 고온부에서 저온부로 이동함으로서 전류가 흐르게 되고 기전력이 발생

하는 방식이다. (Saidur, et al., 2012; Youn, et al., 2013; Lee and Oh, 2010)

Fig. 2.2 Schematic diagram of thermo-electric power generation 
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2.1.2 Turbo Compound system

터보 컴파운드는 Fig. 2.3과 같이 엔진 배기계에 블로우 다운 터빈을 장

착하여 배기로부터 에너지를 회수하는 시스템이다. 터빈은 크랭크 샤프트

에 기계적으로 연결되어 있거나, 전기 및 유압 시스템을 통하여 연결되어 

토크를 발생시킨다. 추가적인 연료소모 없이 엔진 출력을 증가시킬 수 있

으므로 여유 출력을 연비 개선으로 전환하는 시스템이다. (Saidur, et al., 

2012; Kee and Lee, 2010)

Fig. 2.3 Schematic diagram of turbo compaund
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2.1.3 Organic Rankine cycle system

유기 랭킨 사이클은(Organic Rankine Cycle, ORC) 일명 turbo steamer 기술

이라고도 칭하는데 Fig. 2.4와 같이 배기가스와 냉각수에 노출된 열교환기

에서 적절한 매질을 사용하여 폐열을 수집하고 열교환기에 의해 고온, 고

압의 증기를 만든 후 터빈을 이용하여 기계적 에너지로 변환하여 엔진 크

랭크축을 회전시킨다. 구조는 크게 엔진 냉각수와 배기가스로부터 열을 회

수하기 위한 다양한 열교환기, 펌프 및 제어 밸브로 구성되는 열에너지 회

수 시스템과 회수된 열에너지를 팽창기에 의해 동력에너지로 재생시키는 

동력재생 전달 시스템으로 구분된다. (Hossain and Bari, 2013)

배기 열 회수 시스템에서 중요한 사이클 효율은 저온 열원을 효율적으로 

활용하기 위한 동력 사이클로 유기 랭킨 사이클과 2개 이상의 냉매가 혼합

되어 각각 개별적인 성격을 띠는 비공비 혼합냉매를 작동유체로 이용하는 

사이클이 최근 20여 년간 활발히 진행되고 있다. 배기 열 회수 시스템의 

열역학적 효율에 관한 연구로는 Heo, et al. (2011)이 랭킨 스팀 사이클로 

자동차 엔진의 폐열을 회수 시스템을 구성하고 목표 열량 10kW 에서 최대 

26.6% 까지 회수하였다. 실험에 사용된 열교환기는 2-pass 원통형(shell and 
tube type)이며 냉매는 R1234yf 이다. 냉매 선정 조건은 시스템 압력 제한, 
증발 온도 및 응축 온도 제한 조건 내 사이클 효율, 안정성 및 환경적 측

면 등이다. Cha, et al. (2012)은 가솔린 엔진의 냉각수를 폐열 회수하여 열

원의 7.78% 를 회수하고 배기가스와 냉각수를 동시에 회수하였을 때는 회

수율이 12.06% 로 증가 하였다. 이때 작동유체는 에탄올을 사용하였고 작동

유체를 물로 했을 때보다 더 높은 효율을 보이는 것으로 보고되었다. Choi 
and Kim (2012)은 작동유체에 대한 터빈의 입구압력 및 질량유량의 가변비

율을 무차원수 Rp(압력에 관한 함수), Rm(질량유량에 관한 함수)로 지정하

고 작동유체가 R235fa 인 경우 Rp(Rm고정), Rm(Rp고정)의 증가에 따라 엑서

지 효율도 증가하는 경향을 보이며, 물인 경우에는 Rm(Rp고정)의 증가에 따

라 엑서지 효율이 급격히 감소하는 경향을 분석하였다. K.H. kim (2011)은 

C4H10, iC4H10, R152a, R134a, R22 및 R143a 의 각 냉매의 엑서지 효율을 구

하여 C4H10 이 가장 높은 엑서지 효율을 나타내었으며 다른 연구에서는 작

동유체를 암모니아-물 혼합물을 ORC에 적용하여 암모니아 농도 변화와 시

스템 압력에 따라 최대 20% 의 시스템 열효율을 얻는 것으로 발표되었다. 
Jin, et al. (2012)은 ORC를 선박 주기관에 적용하여 250℃ 이하의 폐열 조

건에서 약 10% 의 회수율을 보였다. 이 회수열량은 주기관 출력의 3∼4%
에 해당하는 전력을 생산 할 수 있으며 이 전력은 정상 운항 시 필요한 전

력의 59∼69% 를 대체할 수 있는 에너지이다.
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Fig. 2.4  Schematic diagram of organic Rankine cycle system
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2.2 유기 랭킨 사이클 이론

일반적으로 ORC는 증발기, 응축기, 터빈, 발전기 및 펌프로 구성되어 있

으며 Fig. 2.5는 ORC 사이클 시스템의 개략도를 나타낸 그림이다. (Zhang, 
et al. 2013)

Fig. 2.5 Operating processes and each part appellation of organic Rankine 

cycle

 과정 1-2 는 펌프에 의해 액상의 작동 유체(Working fluid)를 가역 단열 

압축시키는 과정이며, 과정 2-5 는 증발기를 통하여 열원으로부터 열을 회

수하여 액상의 작동유체를 과열 증기(Superheated vapor)로 변환하는 정압 

열전달 과정이다.(     ) 일반적으로 열을 회수하는 열교환기는 작

동유체의 상변화에 따라 액상 예열구간(Preheated), 2-Phase(Vapor or steam) 
구간과 과열 증기 구간으로 나눌 수 있다. 과정 5-6 은 증발기에서 생성된 

과열증기를 가역 단열 팽창시켜 열에너지를 기계적 에너지로 변환시키는 

과정이다. 마지막으로 과정 6-1 은 응축기에서 외부로 열을 방출하는 정압 

열전달 과정이다. Fig. 2.6은 작동유체 온도에 따른 엔트로피 변화를 나타

낸 T-S 선도로 비가역과정을 포함한 사이클 선도이다. 이론적 해석을 위해 

열원은 상이 바뀌지 않는 배기가스로써 현열성 열원으로 가정하고 유동상

태는 정상류로 가정하였으며 펌프와 터빈에서의 단열 효율을 제외하고는 

각 과정에서의 압력 손실 및 열손실은 무시하였다. (Jeong and Kim, 1991)
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Fig. 2.6 Temperature-entropy diagram of organic refrigerant

1-2과정 가역 압축과정

1-3과정 손실을 고려한 압축과정

3-4과정 증발기에서의 예열과정

4-6과정 등압 증발과정

6-7과정 손실을 고려한 터빈의 팽창과정

6-8과정 터빈에서의 가역 팽창과정

7-9과정 과열된 작동유체의 냉각과정

9-1과정 정압 응축과정

포화 사이클의 경우 펌프와 터빈에서의 엔탈피 계산은 다음과 같다.

[1-2, 1-3과정]
가역과 비가역 과정시 펌프에서의 압축과정

가역과정
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                         (2.1)

비가역 과정

                        (2.2)

실제 펌프일

                    (2.3)

비열식은 ASHRE에서 냉매의 물성치로 주어진 3차 다항식

                        (2.4)

∴ 






 





 





 





   

(2.5)

[6-7, 6-8 과정]
과열된 작동 유체가 팽창과정을 통해 터빈 일을 구하는 과정

이 때, 팽창과정 후 터빈 출구에서의 작동유체 물성치는 단열 가역과정

인 상태점 8의 경우, 응축기 압력과 등엔트로피    관계를 이용하여 

정한다. 또 실제 터빈의 팽창 후 상태점 7의 경우, 엔탈피 는 터빈의 단

열효율 과 상태점 8의 엔탈피 값을 이용한다. 여기서 터빈의 단열 효율

은 임의로 정한다.

 


                            (2.6)

                        (2.7)

각 과정에서 증발과 압축시의 엔탈피 변화가 없고 유동 상태에 따른 압

력 손실이 없다는 가정 하에서 각 과정의 효율과 일을 구할 수 있다.
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                         (2.8)

                        (2.9)

                        (2.10)

일반적으로 사이클의 일과 효율은 사이클의 공급 압력이 높을수록, 배출 

압력이 낮을수록 증가한다. 또한 사이클의 최고 온도가 높을수록 증가한다. 
(Wang, et al., 2011) 그러나 작동유체가 유기 화합물인 경우 특정 온도 이

상에서 작동유체의 열적 불안정성으로 열해리 현상이 발생하기 때문에 열

교환기에서 지나친 과열은 오히려 사이클 효율을 저하시킬 수도 있다. 
(Peng, et al., 2013) 동일한 작동유체에 대해 증발압력을 높이는 것은 사이

클 효율이 증가하는 반면 열원과 작동유체 간의 온도차이가 감소하여 열 

회수율이 감소한다. 또한 시스템 압력이 높을수록 요소부품에 대한 신뢰성 

향상 설계가 요구된다. 이것은 제작비용과 직결된 문제로 효율증가 대비 

가격 경쟁력이 낮아질 수 있음을 고려해 보아야 한다. 즉, 시스템의 최고 

온도는 시스템의 안정성, 각 핵심부품의 고 내열성 소재의 가격 측면과 누

설 시 발생 할 수 있는 환경오염 문제 등으로 제한 받을 수 있다. (Cha, et 

al., 2010; Kim, 2011)



- 15 -

2.2 냉매 특성

앞에서 연구된 바와 같이 유기 랭킨 사이클은 어떤 냉매를 선택하는 가

에 따라 사이클 효율이 크게 달라진다. Bae, et al. (2009)은 작동 유체 선정

에 관하여 ORC에 가장 적합한 작동유체를 선정을 위해 각각의 특성을 분

석하였다. R134a 는 저온에서 시스템 압력이 너무 높고 증발 압력과 응축 

압력차가 커서 사이클 효율 향상에 한계가 있으며 프레온계 냉매로써 환경 

규제를 받는다. R1234yf 는 환경적인 측면을 만족하지만 효율 면에서 

R134a 에 비해 동등 이하로 적합지 않으며 암모니아의 경우 임계온도가 매

우 낮고 독성이 있으므로 부적절하다. 에탄올은 발화점이 약 13℃인 인화

성 물질이므로 고온의 열회수에 부적합하다. (He, et al., 2012) 
K. H. Kim (2011)은 암모니아의 경우 증발 잠열이 크고 체적 유량이 작

으나 터빈 입구 온도가 낮아지면 건도가 매우 낮아져 터빈 입구 압력 상승

하며 C6H6, C8H10 은 열효율은 좋으나 터빈 입구 온도가 낮아지면 암모니아

와 같은 경향을 보인다. 고온의 배기가스가 배출되는 경우 잠열이 크지만 

환경적으로 가장 사용하기 좋은 물을 작동유체로 사용하는 스팀 터보 차징 

시스템도 적용가능하다. 스팀 터보 차징 시스템의 경우 IC 엔진에 1,000rpm
에서 출력의 최대 7.2% 향상 시킬 수 있으며 또 다른 연구에서는 6,000rpm
에서 6.3% 향상되었다. (Fu, et al., 2013; Fu, et al., 2012)

결론적으로 넓은 온도, 압력 범위에서 사이클 효율과 열효율을 동시에 

충족시키는 작동유체가 없기 때문에 주어진 조건에 맞는 최적화된 유체를 

선정하는 것이 중요하다. (Heo and Bea, 2010)
Fig. 2.7은 작동 유체의 특성에 따른 T-S 선도이며 Table 2.1은 각 유기 

냉매들의 제원을 나타낸 표이다.



- 16 -

Fig. 2.7 Temperature-entropy diagram of various working fluids

Table 2.1 Thermodynamic properties of various working fluids

Water R245fa R134a R1234yf Ammonia Ethanol

GWP Natural 1,300 950 4 Natural Natural

Tc[℃] 374.0 101.1 154.1 94.7 132.2 240.8

Pc[bar] 220.6 40.6 35.4 33.8 113.3 61.4

Tb[℃] 100.0 -26.07 14.9 -29.2 -33.3 78.4

Tf[℃] 0 -96.6 67.2 -150.4 -77.7 -114.3

Δh[kJ/kg] 2,256.5 217.0 196.7 178.2 1,369.5 820

GWP : 지구 온난화 지수(Global Warming Potential)

Tc: 임계온도, Pc: 임계압력, Tb: 끊는점, Tf: 어는점, Δh: 잠열(latent heat)
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2.3 핀치 포인트 온도

유기 랭킨 사이클의 최적화를 위해서는 △TPH 의 개념을 확립하여야 한

다. △TPH 는 핀치점 온도차로 입열원과 사이클에서 최소 온도차이다. 입열

원의 조건으로 열교환기에서의 입출구 온도가 정해지면 고온의 엔탈피 차

에 의해 입열량을 알 수 있지만 실제 고온 유체의 출구 온도를 알 수 없기 

때문에 핀치점 온도가 설계의 제한값이 된다. 이는 랭킨사이클 시스템 최

적설계를 위한 중요한 변수로 효율과 크기가 좌우된다. 핀치점 온도차가 

작으면 입열원에서 충분한 열전달을 하기 때문에 출력이 커지지만 열교환

기 크기가 커져야 한다. (Jeong and Kim, 1991)
열기관의 최대 성능을 예상할 수 있는 지표로 카르노 사이클의 효율을 

고려하는데 이는 가역적으로 운전될 때 얻을 수 있는 효율이므로 유기 랭

킨사이클일 경우의 최대출력 조건일 경우를 고려해 최적 조건을 정해야 한

다. 그러므로 랭킨사이클을 증발과정과 예열과정 부분을 엔트로피 평균 온

도차로 치환하여 등가 카르노 사이클로 바뀔 수 있다. 식 (2.11)부터 식 

(2.20)은 입구온도와  질량 유량이 정해지면 핀치포인트 온도차를 결정하여 

사이클의 출력과 효율을 구하는 식이다. Fig 2.8은 T-S 선도를 이용하여 다

음의 식을 간략하게 나타낸 그림이다. (Ko, et al., 2013, Jin, et al., 2012)

열역학 제 1법칙에 의해 출력은 다음과 같다.

                          (2.11)

입열량은 고온 유체의 온도차로 계산된다.

                      (2.12)

고온유체의 열교환기를 통한 온도차는 핀치점 온도차를 이용하여 다음과 

같은 식으로 주어진다.

                         (2.13)

입열량은 다음 식으로 표시 될 수 있다.

                      (2.14)
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                         (2.15)

가역사이클 이므로 엔트로피 생성이 없으므로 다음 식을 만족한다.

출력을 증발온도의 함수로 나타내면 다음과 같다.

  


  


        (2.16)

최대 출력을 얻기 위해 위 식을 미분한다.

∂W/∂Tw = 0                     (2.17)

최대출력을 고려한 등가 증발 온도와 최대출력은 다음과 같다.

  
                         (2.18)

max 


                    (2.19)

최대출력은 열원의 온도와 열용량에 의해 결정되지만 최적효율과 최적 운

영 온도는 열용량에 관계없이 열원의 온도와 핀치점 온도차에 의해서만 결

정된다.

max 


 


         (2.20)



- 19 -

Fig. 2.8 Pinch point temperature decision to use temperature-entropy diagram
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제 3 장 배기관에 열교환기 설치를 가정한 

        기초 실험

 

3.1 실험 목적

본 실험은 배기 열 회수 증발기 설계를 위한 기초 연구로 엔진 작동 조

건에 따라 배기관 내의 배기 온도와 배기 압력, 배기 배출물, 연료소비율을 

측정하였다. 배기 온도를 측정함으로써 배기가스 열량을 구하고 적합한 용

량의 증발기를 제시할 수 있으며 적절한 위치에 증발기를 설치하기 위해 

엔진 운전 조건을 달리하여 배기압력을 측정함으로써 엔진에 미치는 영향

을 예측한다. 배기관의 각 부분별로 댐퍼를 설치하여 위치에 따른 증발기 

부착 시 예상되는 온도와 압력변화를 알아보고자 한다. 출구 개도율을 조

절하여 배기압력이 상승함에 따른 엔진에 미치는 영향을 알아보기 위해 배

기가스와 연료소모율을 측정한다. 배기관의 개도율 감소 시 엔진에 미치는 

영향을 분석하여 최종적으로 배기 출구 개도율이 엔진성능에 미치는 영향

을 분석하고자 한다.

3.2 실험 장치 및 구성

Fig. 3.1은 실험 장치의 개략도이다. 배기 매니 폴더로부터 직경 93mm, 

길이 500mm 의 배기관을 연결하여 설치하고 온도와 압력센서를 부착하였

다. 댐퍼를 닫았을 때 틈새 면적은 배기관 전체 면적의 10% 이며 댐퍼의 

위치는 D1, D2, D3로 구분된다. 댐퍼의 위치는 매니폴더에서 D1까지 0.5m, 

D2까지 2.5m, D3까지 3.5m 이다. P1이 압력센서이며 T1, T2, T3, T4가 온도

센서 위치이며 T1은 매니폴더 직후에 위치하고 T2, T3, T4는 각각 1m, 2m, 

3m 에 위치한다. 압력센서는 볼트출력신호이며 최대 측정 압력은 5kg/cm²

이다. 온도센서는 K타입 열전대로 최대 측정 온도는 1,300℃ 이다. 압력센

서와 온도센서의 사양은 Table 3.1과 같다. 센서로 받은 데이터는 LabView

를 통하여 컴퓨터로 수집된다. 댐퍼 설치에 따른 압력과 온도를 측정하기 

위해 온도센서와 압력센서 뒤로 0.3m 거리를 두고 댐퍼를 설치하였다. Fig. 

3.2는 댐퍼를 닫은 경우보다 적은 배기관 면적을 실험하기 위해 제작한 판

으로 배기관 전체 면적을 기준으로 6%, 4%, 2% 의 홀을 가진 판의 사진이

다. D3 위치에 설치되어 틈새면적 이하의 개도율을 조절하여 배기관의 온
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도와 압력을 실험하였다. Table 3.2는 배기가스 측정 장치의 사양을 나타내

는 표이다. 엔진에 미치는 영향을 측정하기 위해 각 조건에 따라 일산화탄

소, 이산화탄소, 질소산화물을 측정하였다. 실험에 사용된 수동력계의 사양

은 Table 3.3과 같으며 엔진은 3,298cc 의 디젤엔진으로 자세한 사양은 

Table 3.4와 같다.

Fig. 3.1 Schematic diagram of basic experiment to assuming the heat 

exchanger installation
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Pressure sensor Temperature sensor

Type Active type of pneumatic K type thermo-couple
Measuring 

range 
0 ~ 5 kg/cm² 0 ~ 1,300 ℃

Output Voltage output Current output

Parameter Measuring range Accuracy Resolution

CO 0 ~ 12,000ppm ± 10% of reading 1ppm

NO 0 ~ 3,000ppm ± 5% of reading 1ppm

Fig. 3.2 Opening rate adjustment plates at exhaust pipe exit

Table 3.1 Specifications of pressure sensor and temperature sensor 

Table 3.2 Specification of exhaust gas measuring instrument
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Type Turbo diesel engine(D4AK-C)

Cooling method Water cooler

No. of cy1. & arrangement 4-IN line

Valve mechanism Overhead valve

Combustion chamber type Direct injection

Bore× Stroke 100㎜× 105㎜

Total piston displacement 3,298㏄

Compression ratio 16:1

Rated output (KSR 1004) 80/2,400(ps/RPM)

Peak torque (KSR 1004)
25.5/1800

(㎏·ｍ/RPM)

NO-load minimum speed 700~750 RPM

NO-load maximum speed 2,640±20 RPM

Firing order 1-3-4-2

Injection timing 16˚± 1˚ BTDC

Item Value

최대제동마력 200 PS 3331~6000 RPM

최대토크 43 kg·m

제동마력 P x N/1,000 PS

제동토크 P x 0.7162

Table 3.3 Specification of hydraulic dynamometer 

Table 3.4 Specification of test engine
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3.3 실험 조건

 배기구 기준 개도율을 결정하기 위하여 배기구 끝단에 댐퍼를 설치하고 

개도율을 조절하여 실험을 실시하였다. 배기 압력이 허용 배기 압력 이내

이며 배기가스 온도 변화가 적은 개도율 10% 를 기준 개도율로 설정하였

다. Fig 3.3 (a)는 개준 개도율을 설정하기 위해 무부하에서 개도율을 조절

하여 배기압을 나타낸 그래프이다. 개도율 20% 까지 완전 개방시와 차이가 

거의 없으나 개도율 10% 부터 1,900rpm 에서 허용 배기 압력 수준으로 미

소하게 증가함에 따라 기준 개도율로 선정하였다. Fig 3.3 (b)에서 개도율 

10 ~ 4% 는 선형적으로 증가하는데 비해 개도율 2% 는 매우 큰 배기 압력

증가로 인해 개도율 2% 를 제한 값으로 선정하였다. 또한 개도율 8% 가 개

도율 10% 와 압력변화가 거의 없으므로 실험에서 제외하였다.

개도율에 따른 실험은 배기구 끝단의 개도율 변화가 배기 및 엔진에 미

치는 영향을 평가하기 위한 것으로 배기관을 막지 않은 완전 개방한 경우

(100%)와 완전개방의 10%, 6%, 4% 를 개방한 경우로 이상의 배기구 개방

조건에 대하여 엔진의 회전속도는 700rpm, 1,300rpm, 1,900rpm 에서 무부하

와 50%, 100% 부하 영역에서의 엔진 운전 조건에서 실험을 수행하였다.

댐퍼의 설치 위치에 따른 실험은 증발기 설치 위치가 배기 압력 및 온도

에 미치는 영향을 평가하기 위한 것으로 10% 개도량을 기준으로 하였을 

때, 배기 매니 폴더로부터 0.5m 떨어진 D1, 2.5m 떨어진 D2, 3.5m 떨어진 

D3를 설치한 경우와 이들을 동시에 설치한 D3+D2, D3+D2+D1의 경우에 

대하여 실험을 실시하였다.
 엔진 운전 조건은 Table 3.5와 같으며 Table 3.6은 엔진의 배기 시스템 사

양이며 허용 배기 압력이 명시되어 있다. Table 3.7은 엔진의 부하율을 출

력으로 환산한 표이다.

          (a) Standard opening rate         (b) Limited opening rate
Fig. 3.3 Back pressure measurement for exhaust pipe opening rate set
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엔진 

속도(rpm)
엔진 

부하(load)
Damper

위치 및 조합

배기관 개도 면적 변화

면적(mm²) 완전 개방 대비

700

1,300

1,900

idle

50%

100%

Dx

D1

D2

D3

D3+D2

D3+D2+D1

6,800

680

408

272

100%

10%

6%

4%

Engine load Torque (N·m) Power (kW)

idle 35.13 4.78

50% 105.39 14.35

100% 210.78 28.7

Maximum allowable back pressure 50 mmHg
Exhaust pipe size 93 mm
Max. Exhaust gas temp. 
at turbocharger outlet

425 ℃

Exh. gas flow rate
15.5 m3/min

at rate output

Table 3.5 The engine operating conditions and exhaust pipe opening ratio

Table 3.6 Specification of exhaust system

Table 3.7 Braking torque conversion
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3.4 실험 결과 및 고찰

3.4.1 배기 압력

3.4.1.1 개도율 변화에 따른 엔진 속도별 배기 압력

Fig 3.4는 엔진 회전 속도에 따른 개도율별 배기 압력을 나타낸 그래프이

다. 배기구를 완전 개방한 100% 인 경우 700rpm 에서 4.9kPa 이며 엔진 속

도가 증가하여 최고 1,900rpm 에서도 배기 압력 증가량이 0.4kPa 정도로 상

승폭에 매우 적다. 개도율 10% 인 경우 700rpm 에서 100% 인 경우보다 약 

0.8kPa 증가하며 1,900rpm 에서는 최대 3kPa 증가한다. 그러나 개도율 10%

인 경우에도 엔진 최고 속도에서도 10kPa 이하의 낮은 배기 압력을 나타낸

다. 개도율 6% 인 경우 700rpm 에서 100% 인 경우보다 2.8kPa 증가하고 

1,000rpm 에서는 허용 배기 압력을 넘어서며 1,300rpm 에서는 개도율 100%

보다 10kPa 이상의 압력 상승을 나타낸다. 최대 24kPa 이상의 압력 상승을 

나타내면서 개도율 6% 인 경우부터 배기 압력이 상당히 상승하는 것을 확

인할 수 있다. 개도율이 4% 가 되면 엔진 최저 회전 속도인 700rpm 에서도 

허용 배기 압력을 넘어서며 엔진 회전 속도가 증가함에 따라 개도율 6% 의 

배기 압력에 비하여 2배정도의 배기 압력 상승을 나타낸다. 개도율 6% 까

지는 허용 배기 압력을 크게 초과하지 않은 1,300rpm 까지는 엔진에 큰 영

향을 미치지 않을 것을 판단되지만 개도율 6% 의 1,900rpm 과 개도율 4%

의 1,300rpm 이상부터 20kPa 이상의 높은 배기 압력을 나타내므로 이 경우 

엔진에 영향을 미칠 것으로 예상된다.
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(a) Back pressure according to opening rate

(b) Pressure increment at 100% opening rate ()

Fig 3.4 Back pressure according to opening rate and engine speed
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3.4.1.2 개도율 변화에 따른 엔진 부하별 배기 압력

Fig 3.5는 엔진 속도를 고정하여 무부하에서 최대부하까지 상승하는 경우 

개도율에 따른 배기 압력 변화를 나타낸다. 배기구를 완전히 개방한 개도

율 100% 인 경우는 무부하에서 배기압이 5.1kPa 이며 최대부하의 경우에 

6.5kPa 로 미소한 압력 변화를 나타낸다. 개도율이 10% 인 경우 무부하에서 

배기 압력 상승이 1.41kPa 이며 최대부하에서 배기 압력 상승이 3.08kPa 로 

고부하영역에서 더 높은 배기 압력 상승을 나타낸다. 개도율이 6%, 4% 로 

감소하면 배기 압력도 비례하게 증가한다. 무부하에서 개도율이 6%, 4% 인 

경우 각각 배기 압력 상승이 10.07kPa, 22.07kPa 이었으며 최대부하에서는 

16.25kPa, 36.48kPa 증가한다. 엔진 회전 속도가 상승하는 경우와 유사한 경

향으로 개도율 4% 인 경우 배기 압력은 개도율 6% 인 경우보다 약 2배의 

배기 압력을 나타낸다. 따라서 개도율에 따른 배기 압력 증가는 엔진 회전 

속도가 상승하거나 부하가 상승함에 관계없이 개도율에 따라 배기 압력이 

상승한다고 판단된다.
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(a) Back pressure according to opening rate

(b) Pressure increment at 100% opening rate ()

Fig 3.5 Back pressure according to opening rate and engine load
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3.4.1.3 댐퍼 위치 및 조합에 따른 배기 압력

Fig 3.6은 엔진 회전 속도에 따른 댐퍼 위치 및 조합에 따른 배기 압력을 

나타낸다. 댐퍼 없이 배기구를 완전 개방한 Dx의 경우 엔진 회전수 증가에 

따른 영향이 거의 없이 5kPa 로 일정한 배기압을 나타낸다. 댐퍼 D1을 부

착하면 700rpm 에서는 배기 압력이 1.36kPa 증가하고 1,900rpm 에서는 배기 

압력 상승이 3.26kPa 로 엔진 속도가 증가함에 따라 점진적으로 증가하는 

경향을 나타내며 댐퍼의 설치 위치에 따른 영향은 거의 없는 것으로 판단

된다.

Fig 3.7은 댐퍼 조합에 따른 무부하에서의 배기 압력을 나타낸다. 댐퍼를 

두 곳 부착한 D3+D2의 경우는 한 개를 부착한 D3의 경우에 증가된 배기

압의 2배 정도가 증가된 1,900rpm 에서 배기 압력 상승이 8.23kPa 을 나타

내며, 3개를 부착한 D3+D2+D1 의 경우 3배정도의 배기압력 증가를 나타낸

다. 
이상의 결과로부터 댐퍼의 부착 위치는 배기압력에 큰 영향을 미치지 않

으며, 댐퍼의 중복 부착이 부착되는 개수만큼 배기압력이 비례하게 상승하

는 것으로 판단된다.
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Fig. 3.6 Back pressure according to damper position and engine speed

 

     

Fig. 3.7 Back pressure according to damper combination and engine speed
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3.4.2 배기 온도

3.4.2.1 개도율 변화에 따른 엔진 속도별 배기 온도

Fig 3.8은 엔진 회전 속도에 따른 출구 개도율 별 배기 온도이다. 배기구

가 완전 개방된 개도율 100%에서 엔진 회전 속도가 700rpm 에서 1,900rpm

으로 증가할 때 배기 온도가 125℃ 에서 225℃ 로 100℃ 상승한다. 개도율

이 100% 에서 10% 로 감소되면 엔진 속도가 700rpm 에서 1,900rpm 로 증가

할 때 온도 상승은 6℃ 이내로 온도 상승이 거의 이루어지지 않는다. 개도

율이 100% 에서 6% 로 작아지면 700rpm 에서는 9.6℃ 상승으로 매우 작지

만 1,900rpm 에서는 48.7℃ 상승으로 엔진 속도 증가함에 따라 온도가 약간 

상승한다. 개도율이 4% 로 감소하게 되면 700rpm 에서 배기 온도 상승이 

13.8℃ 이고 1,900rpm 으로 엔진 회전 속도가 증가하면 배기 온도 상승이 

54℃ 로 개도율 6% 와 비슷한 온도 상승을 보인다. 배기 온도 상승은 개도

율 100% 에서 엔진 속도가 증가할 때 100℃ 증가하고 개도율이 100% 에서 

6%, 4% 로 작아질 때 최대 48.7℃, 54℃ 증가하였다. 이러한 결과를 종합하

면 저속에서는 개도율이 감소해도 배기 온도가 큰 변화가 없으며 고속에서 

개도율 6% 로 감소시켰을 때 배기 온도 상승량이 가장 높음을 확인하였다.
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(a) Exhaust temperature according to opening rate

(b) Temperature increment at 100% opening rate ()

  Fig. 3.8 Exhaust temperature according to opening rate and engine speed
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3.4.2.2 개도율 변화에 따른 엔진 부하별 배기 온도

Fig 3.9는 엔진 회전 속도를 고정시킨 상태에서 엔진 부하 상승에 따른 

배기 출구 개도율별 배기온도를 나타낸다. 개도율 100% 에서 무부하인 경

우 약 160℃ 이며 부하율 25% 에서는 온도가 크게 상승하지 않으며 부하율 

50% 이상부터 선형적으로 약 100℃ 씩 상승하는 경향을 나타낸다. 개도율 

10% 인 경우 개도율 100% 보다 10℃ 이하의 상승으로 개도율 100% 와 배기 

온도 차이가 크게 나지 않는다. 개도율 6% 인 경우에도 개도율 100% 에서 

최대 13.7℃ 가 증가하고 전 부하영역에서 큰 온도차를 볼 수 없다. 그러나 

개도율 4% 에서는 부하율 50% 에서 개도율 100% 보다 약 30℃ 상승하며 

부하율 75% 에서는 46.4℃, 최대 부하에서는 60℃ 증가로 개도율 감소에 따

른 온도 상승을 보인다. 결과적으로 개도율이 6% 까지는 배기 온도가 크게 

변화하지 않으나 개도율 4% 에서 부하율 50% 이상에서는 약 30℃ 에서 최

대 60℃ 까지 배기 온도가 상승함을 확인하였다. 엔진 부하별 실험에서 개

도율 4% 인 경우 배기 온도 상승이 가장 높았으며 개도율 6% 에서는 온도 

상승 폭이 크지 않았다.
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(a) Exhaust temperature according to opening rate

            (b) Temperature increment from 100% opening rate ()

Fig 3.9 Exhaust temperature according to opening rate and engine load
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3.4.2.3 댐퍼 위치 및 조합에 따른 배기 온도 특성

Fig 3.10은 엔진 회전 속도에 따른 댐퍼 위치 및 조합에 따른 배기 온도

를 나타낸다. 댐퍼를 닫지 않은 Dx의 온도는 엔진 속도의 증가에 따라 선

형적으로 서서히 증하면서 최고 속도인 1,900rpm 까지 엔진 회전 속도 상

승에 따른 온도 증가는 100℃이다. 그에 반해 개도율이 10% 로 감소하면 

700rpm 에서는 10.2℃, 1,900rpm 에서는 7.3℃ 로 개도율 감소에 따른 온도 

상승은 크지 않다. 개도율 6% 인 경우도 최소 2.4℃ 상승, 최대 8.4℃ 상승

으로 개도율 10% 보다 더 낮은 온도 상승을 보인다. 개도율 4% 인 경우에

는 최저 1.2℃ 온도 상승, 최대 6.6℃ 온도 상승으로 개도율이 감소함에 따

라 엔진 회전속도 증가에 따른 온도 상승은 더 감소함을 확인 할 수 있었

다. 이는 엔진 회전 속도가 증가하면 배기가스의 유속이 빨라져 온도 상승

이 저하되는 것으로 사료된다.

Fig 3.11은 댐퍼 조합에 따른 무부하에서 배기 온도로 댐퍼를 닫지 않은 

Dx의 온도는 앞의 온도와 같으며 또한 댐퍼를 한 개 닫은 D3의 경우도 위

의 온도와 같다. 추가적으로 댐퍼 2개를 닫은 D3+D2부터 엔진 회전 속도

가 700rpm 인 경우 11.4℃ 상승하며 엔진 회전 속도 상승에 따라 선형적으

로 온도 상승폭이 커지지 않으나 1,900rpm 에서는 최고 12.1℃ 의 배기 온

도 상승을 확인할 수 있었다. 댐퍼를 3개 닫은 D3+D2+D1은 700rpm 에서 

댐퍼를 두 개 닫은 경우와 온도 상승폭이 동일하며 엔진 회전 속도가 

1,900rpm 인 경우 15.7℃ 상승으로 댐퍼 조합에서도 온도 상승이 크지 않

다.
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Fig 3.10 Exhaust temperature according to damper position and engine speed

        

Fig 3.11 Exhaust temperature according to damper combination 
and engine speed
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3.4.3 배기 배출물

3.4.3.1 엔진 회전 속도 따른 배기 배출물 특성

Fig 3.12는 출구개도율에 따른 무부하에서 배기배출물을 나타낸 그래프이

다. (a)는 일산화탄소 농도를 나타낸 그래프로 700rpm 에서는 개도율 100%
와 10%, 6%, 4% 가 동일하게 210ppm 이다. 무부하에서 소모 연료량이 적고 

저속에서는 실린더로 들어가는 공기량이 충분하여 개도율이 작아져 배기압 

상승에 의해 실린더 내에 배출가스가 완전히 빠져나가지 못하는 잔류가스

가 생겨도 연료가 완전 연소하기 때문에 개도율에 따라 일산화탄소가 증가

하지 않는다. 1,300rpm 에서는 평균 130ppm 이 증가한다. 엔진속도가 증가

하면서 주입되는 연료량에 반해 흡입되는 공기가 부족해져 실린더 내에 불

완전연소가 일어나 일산화탄소가 증가한다. 개도율 10%에서 배압은 6kPa
로 개도율 100% 에서의 배압 5kPa 과 거의 차이가 없어 배압에 따른 변화

는 없다. 그러나 개도율 6% 와 4% 의 배압은 각각 15kPa, 27kPa 로 이산화

탄소 농도가 약 10ppm 상승했다. 이것은 배압 상승으로 인해 실린더 내에 

연소되고 배출되는 배기가스가 전부 빠져나가지 못하고 내부 잔류가스로 

남아 불완전 연소를 가속시킨 영향으로 보인다. 1,900rpm 에서는 개도율 

100% 와 10% 는 1,300rpm 에서 변화가 거의 없다. 그러나 개도율 6%, 4%
는 20ppm 이상 상승했다. 배기압은 각각 29.7kPa, 53.4kPa 로 배기압의 증가

로 인해 실린더 내에 연소되고 빠져나가지 못하는 배기가스가 더욱 많이 

남게 되어 잔류가스가 증가되고 실린더 내부의 잔류가스로 인해 흡기시 필

요한 공기량도 충분하지 못하게 되는 원인으로 예측된다.
(b)는 질소산화물 농도를 나타내는 그래프로 700rpm 에 개도율 100% 일 

때는 283ppm 에서 개도율이 줄어들수록 질소산화물 농도가 낮아진다. 감소

율은 평균 7% 정도로 개도율 변화에 따라서 20ppm 정도씩 줄어든다. 질소

산화물의 감소는 2가지로 볼 수 있는데 하나는 불완전연소로 인해 실린더 

내부 온도가 감소하여 줄어드는 것이고 다른 하나는 배압 증가로 인한 잔

류가스로 인한 EGR 효과로 인해 급격한 온도 상승을 완화시켜 주기 때문

으로 사료된다. 저속인 경우 흡입되는 공기량이 충분하여 전자의 경우로 

보기 힘들기 때문에 후자의 경우로 생각해 볼 수 있다. 1,300rpm 에서는 일

산화탄소와 비슷하게 개도율에 따른 변화를 거의 보이지 않는다. 평균적으

로는 60ppm 정도 감소하며 질소산화물이 개도율에 관계없이 평균적으로 감

소하는 이유는 rpm 이 증가하면서 연소에 필요한 공기가 부족해지고 따라

서 불완전연소 하기 때문에 실린더 내부 온도가 낮아지는 것이 원인으로 

보인다. 1,900rpm 에서는 700rpm 과 반대 경향을 보이고 있다. 개도율이 클

수록 질소산화물을 배출이 감소하고 있으며 개도율이 증가함에 따라 질소
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산화물이 감소하는 비율은 13%, 9.8%, 4.2% 로 1,900rpm 에서는 개도율이 

감소할수록 질소산화물이 증가하는 비율이 높아짐을 알 수 있다. 개도율 

100% 에서 질소산화물이 줄어드는 이유는 엔진 속도가 증가함에 따라 실린

더 내부에 유입되는 과잉공기로 인해 내부 온도가 낮아기 때문이며 개도율

이 작아질수록 질소산화물이 증가하는 이유는 고 rpm 일수록 개도율이 작

아짐에 따라 배압이 크게 증가하는데 연소되고 남은 배기가스가 실린더 내

부에 남아 잔류가스의 역할을 하게 되며 고온의 배기가스가 중첩하게 남게 

되어 실린더 내부 온도를 상승시켜 질소산화물 생성을 증가시키는 것으로 

보인다.
(c)는 스모크농도를 나타낸 그래프로 700rpm 에서 개도율이 작아짐에 따

라 스모크가 많이 발생하는 경향을 보인다. 개도율 100% 에서 3.5%, 개도

율 10% 는 6%, 개도율 6% 는 7%, 개도율 4% 는 7.5%로 개도율의 감소로 

인한 스모크농도의 증가량는 점차 작아진다. 1,300rpm에서 모든 개도율에

서 급격한 감소를 보인다. 평균 1.5% 의 농도를 나타내며 개도율 4% 에서

만 2% 로 가장 높다. 1,900rpm 에서는 개도율 10% 가 가장 낮은 1.6% 이며 

개도율 4% 는 3.2% 로 개도율이 가장 작을 때 전 rpm 구간에서 가장 높은 

값을 나타낸다. 700rpm 에서 많은 스모크가 발생하며 개도율이 작아짐에 

따라 상승하는 이유는 실린더 내부 온도 하강으로 보인다. 700rpm 에서 질

소산화물이 점차 줄어드는 경향으로 보았을 때 실린더 내부 온도가 개도율

이 작아짐에 따라 감소하는 경향을 볼 수 있고 낮아진 실린더 온도가 스모

크 생성을 영향을 주는 것으로 보인다. 무부하 1,300rpm 에서는 일산화탄

소, 질소산화물에 걸쳐 스모크도 개도율의 영향을 받지 않는다. 이 구간에

서는 개도율의 영향을 받지 않으면서 실린더 내 연소가 가장 원활이 이루

어지는 구간으로 보인다. 1,900rpm 에서는 개도율 10% 부터 개도율이 작아

질수록 소량 증가하게 되는데 배기압이 상승함에 따라 연소된 고온의 배기

가스가 실린더 내부에 남아 내부온도는 증가하지만 불완전연소를 일으켜 

상승하는 것으로 보인다.
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(a) CO concentration according to opening rate

  

(b) NOx concentration according to opening rate

  

(c) Smoke percent according to opening rate

Fig 3.12 Exhaust emission according to opening rate and engine speed
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3.4.3.2 엔진 부하에 따른 배기 배출물 특성

Fig. 3.13 (a)는 부하별 일산화탄소 농도를 나타내는 그래프이다. 무부하

에는 평균 250ppm, 중부하에서는 평균 120ppm 으로 무부하보다 줄어들었고 

개도율에 따른 차이는 보이지 않는다. 고부하에서 개도율이 적어질수록 일

산화탄소가 크게 증가한다. 개도율 100% 는 2,500ppm, 개도율 10% 는 

2,800ppm, 개도율 6%는 4,070ppm, 개도율 4%는 11,000ppm 으로 급격한 상

승을 보인다. 무부하, 중부하에서는 일산화탄소가 많이 생기지 않는데 반해 

고부하영역에서는 개도율에 따라 크게 증가하는 크기가 달라진다. 이는 고

부하에서 개도율의 증가가 연료의 불완전연소를 야기시키는 것으로 볼 수 

있다. 불완전연소의 원인으로는 배기압의 증가로 인해 필요한 공기를 흡입

하지 못하고 실린더 내부에 타고 배출되어야하는 배기가스가 남아 잔류가

스을 형성하는 것으로 예상된다. 고부하에서는 연료량이 급격히 많아지는

데 반해 배기압이 증가하여 흡입되는 공기량이 충분치 못해 많은 연료가 

불완전연소되어 일산화탄소가 크게 증가한다. 이는 고부하에서 개도율 4%
일 때 매우 연료효율이 떨어짐을 볼 수 있다.
 (b)는 질소산화물 농도를 나타내는 그래프로 전체적인 경향은 일산화탄소

와 비슷한 경향을 가진다. 개도율에 따라 적은 차이를 보이므로 평균적으

로 무부하에서는 200ppm, 50% 부하에서는 600ppm, 100% 부하에서는 

1,000ppm 으로 선형적인 증가를 나타낸다. 질소산화물은 대체적으로 개도율

에 따른 영향이 적다. rpm 별로는 배기압의 증가가 크지만 부하별로는 배

압 상승이 작아 잔류가스의 영향을 적게 받는 것으로 보인다. 질소산화물

의 생성은 실린더 내부 온도에 영향을 크게 받으므로 부하가 커질수록 배

기 온도 상승과 비례하여 생성됨을 볼 수 있다.
 (c)는 스모크농도를 나타내는 그래프로 전체적인 경향은 일산화탄소와 비

슷하다. 무부하에서는 개도율에 따라 차이가 크지 않으며 평균 1.5% 로 매

우 낮고, 50% 부하에서도개도율 100% 를 제외한 다른 개도율에 따라 차이

나지 않으면서 평균 5% 로 높지 않다. 개도율 100% 의 스모크 농도는 1.3%
로 무부하에서 농도와 같다. 100% 부하에서 개도율 100% 는 43%, 개도율 

10% 는 52%, 개도율 6% 는 55%, 개도율 4% 는 61% 로 개도율이 작아짐에 

따라 스모크 농도가 높아진다. 무부하, 중부하에서는 개도율에 따른 일산화

탄소를 보았을 때 연료가 불완전 연소하지 않고 질소산화물을 보면 실린더 

내부 온도가 개도율에 의해 변하지 않으므로 스모크가 생성되는 요인이 적

다. 때문에 스모크가 매우 적게 생성되는 것으로 보인다. 그러나 고부하 영

역에서는 개도율 100% 부터 매우 크게 증가하여 개도율이 작아질 때마다 

9%, 3%, 6% 씩 증가한다. 이는 고부하가 되면 연료 분사량이 매우 많아지
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는데 배기압이 증가하여 흡입되는 공기량이 적어져 연료를 모두 완전 연소

시키지 못해 일산화탄소와 마찬가지로 불완전연소로 인한 급격한 상승으로 

보인다.
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(a) CO concentration according to opening rate

  

(b) NOx concentration according to opening rate

  

(c) Smoke percent according to opening rate

Fig 3.13 Exhaust emission according to opening rate and engine load
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3.4.4 연료소비율

Fig. 3.14는 연료소모율의 변화를 나타낸다. 700rpm 에서는 개도율 감소에 

따라 연료소비율이 소폭 감소하지만 그 정도가 아주 적기 때문에 엔진 성

능에 거의 영향을 미치지 못하는 것으로 판단된다. 1,300rpm 에서는 개도율 

6% 에서 연료소비율이 소폭 증가하고 개도율 4% 가 되면 미미하게 더 증

가하는 것을 확인할 수 있었다. 이는 개도율 감소에 따른 배압 증가로 인

해 연료소모가 더 증가하는 것으로 사료된다. 1,900rpm 에서는 개도유 6%
까지는 미미하게 감소하다가 개도율 4% 에서 소폭 상승한다. 종합적으로 

개도율 감소에 따른 미미한 증가와 감소를 확인할 수 있었으나 개도율 감

소에 따른 연료소비율의 큰 변화는 볼 수 없었다.
Fig. 3.15는 엔진 회전 속도를 1,300rpm 에 고정하고 부하 상승에 따른 개

도율별 연료 소모율을 나타내는 그래프로 다음과 같은 변화를 보인다. 무

부하에서는 개도율이 10% 로 감소할 때 소폭 감소하였으나 개도율이 6%
와 4% 에서는 증가함을 위의 그래프에서 확인 하였다. 부하율 50% 에서는 

전반적으로 무부하보다 낮은 연료소비율을 나타내며 개도율 10%에서는 소

폭 증가하다 개도율 6%, 4% 는 개도율 100% 와 같거나 더 낮은 연료소비

율을 나타낸다. 최대 부하에서는 개도율 10%에서 소폭 증가하고 개도율 

6%, 4% 로 개도율이 감소함에 따라서 미미하게 연료소비율이 감소하는 경

향을 보이다 그 상승량은 매우 적다.
종합적으로 1,300rpm, 무부하의 경우 개도율 감소에 따른 연료소비율 증

가가 확인되었으나 엔진 회전 속도 증가 및 부하 상승의 경우 개도율 감소

가 연료소비율에 미치는 영향은 매우 미미한 것으로 확인되었다.
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Fig. 3.14 Specific fuel consumptions according to opening rate 
and engine speed

Fig. 3.15 Specific fuel consumptions according to opening rate by engine load



- 46 -

3.5 실험 결과 요약

본 실험의 목표는 배기관의 출구개도율 변화가 배기가스의 온도 및 배압

과 엔진에 미치는 영향을 분석하는 데 있다. 따라서 배기관 후단에 출구 

개도율을 조절하여 엔진 운전 조건을 변화시키고 그에 따른 배기관의 온도

와 배압변화 및 엔진 성능을 측정하였다. 

1. 개도율이 배기압력에 미치는 영향: 개도율이 10% 인 경우 배기압력

이 2 kPa 증가하지만 개도율을 4% 로 감소시키면 48 kPa 로 매우 크게 

증가된다.

2. 댐퍼위치가 배기압력에 미치는 영향: 엔진속도가 낮은 경우에는 댐퍼

의 위치가 배기 메니폴더에 가깝게 위치한 지점에 압력이 크게 증가되

었으며 엔진속도가 높은 경우는 댐퍼의 위치가 멀리 있는 지점에 크게 

증가되었다.

3. 댐퍼 중복설치가 배기압력에 미치는 영향: 댐퍼를 중복하여 설치하는 

경우에는 댐퍼의 설치 개수에 비례하여 압력이 증가되었다.

4. 개도율이 배기가스에 미치는 영향: 개도율 10% 인 경우 최대부하에

서 일산화탄소와 스모크가 다소 증가되었으며 질소산화물은 저감되었

다. 개도율이 6% 로 감소되면 최대부하에서 일산화탄소와 스모크가 다

소 과도하게 증가되나 질소산화물은 전반적으로 감소되었다. 개도율 4%
가 되면 일산화탄소와 스모크가 최대부하에서 매우 증가 되었다.

5. 개도율이 연료소비율에 미치는 영향: 개도율이 10% 인 경우 연료소

모율이 전반적으로 소폭 감소되었으며 6% 에서는 10% 와 비슷하였고 

개도율이 4% 에서는 약간 증가되었다. 결과적으로 개도율 감소가 연료

소비율에 큰 영향을 미치지는 않았다. 

이상의 결과를 종합하면, 배기관에 어떠한 장치가 부착되어 기존 배기 

출구 면적이 10% 와 6% 로 감소되는 경우, 최대 부하에서 배기 압력과 일

산화탄소 및 스모크 배출량이 소량 증가하지만 엔진 성능에 큰 영향은 미

치지 않았다. 그러나 배기관이 4% 로 감소하게 되는 경우 최대 부하에서 

일산화탄소가 매우 증가하고 배기 압력도 허용 배압의 3배 이상 높아진다.
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제 4 장 열교환기

4.1 유체 흐름에 따른 열교환기

배기 열 회수에 사용되는 열교환기는 기관 내 설치에 용이하도록 크기가 

작고 배기 유동 영향을 적게 미치도록 열교환기 내부가 너무 복잡하지 않

은 형태여야하며 최종적으로 에너지 효율 지수 상승을 위해 제작 단가에 

비해 높은 열회수율을 가져야 한다. 이러한 열교환기 선정에 있어서 M.S. 
Söylemez (2000)는 세 가지 유체 방향(parallel flow, counter flow, single 
fluid)에 대한 열교환기 크기의 최대 절감 지점(Maximum saving point)을 계

산하였다. 한 방향 유체가 열교환 면적당 가장 높은 열전달 계수를 보였으

나 counter flow의 절감 지점(Life time(year) per Net saving($))이 가장 높게 

나타났다. Teke, et al. (2010)의 연구에서도 여러 가지 열교환기 유체 방향

(parallel flow, counter flow, cross flow)에 대해서 counter flow가 시간 대비 

유가 상승에 대한 절감 지점이 가장 높은 것으로 보고되었다. 두 연구 모

두 열유용도(4.2)와 NTU(4.5)를 사용하여 열전달 계수(U) 및 열전달 면적

(A)을 구하였다. 따라서 본 실험에 사용되는 열교환기의 유체 방향은 절감 

지점이 가장 높은 것으로 연구된 counter flow로 설정하였다. Fig. 4.1은 유

체 방향에 따른 열교환기 형식의 간략한 그림이다. 

                              (4.1)

 m in
                             (4.2)

 m in   

max    
m in   

m in                   (4.3)

 m in ·
·                        (4.4)

  m in
                        (4.5)

∴  exp                       (4.6)
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Fig. 4.1 Heat exchanger type according to the fluid flow
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4.2 판형 열교환기

열교환기 형상에 대한 연구로 Son, et al. (2012)은 판형 열교환기의 세브

론 각, 전열판 골 깊이와 길이, 전열판 개수 등에 따른 열전달 및 압력 강

하 특성에 대해 발표하였다. 세브론 각의 증가에 따라 열전달계수가 가장 

크게 증가하였고 전열판의 개수와 골 깊이가 증가도 열전달 계수를 상승시

켰다. 그러나 판의 개수가 증가하면 중량 및 크기가 증가하게 되고 그에 

따른 제작비용이 증가하기 때문에 열회수로 인한 비용 감소 측면에서 좋지 

않다. 또한 골 깊이가 깊어지면 마찰계수도 증가하여 배기관에 원활한 유

체 흐름을 방해받을 수 있기 때문에 배기 열회수를 위한 판열 열교환기의 

기구적 설계 방향은 쉐브론 각을 조정하는 것이 최선으로 볼 수 있다. 그

러나 본 실험에 사용되는 판형 열교환기는 배기관에 저항을 최소한으로 줄

이고자 원형으로 제작되어 형상적으로 쉐브론 각의 최적화를 시키는 것은 

제외되었다. Fig. 4.2는 본 실험에서 사용된 판열 열교환기의 설계도와 사

진이다. 
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Fig. 4.2 Plate type heat exchanger design and picture in this experiment
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4.3 쉘 앤 튜브 열교환기

Kim, et al. (2008)은 원통형(shell and tube type) 열교환기에 삽입관의 형

상 및 표면특성에 따른 열교환 성능에 관하여 직관, 나선관, 동(copper)분말 

코팅된 관을 실험하였다. 코팅된 관이 열전달량이 가장 크고 그보다는 나

선관도 비슷한 열전달량을 보이나 조금 낮은 것으로 볼 때 원통형 열교환

기에서는 관의 형상보다 표면특성에 의한 열전달계수 상승이 더 효과적으

로 나타났다. Youn, et al. (2002)은 원통형 열교환기로 R134a의 증발기 설

계에 관하여 관 개수를 적게 하면 내측과 외측 열전달 계수가 좋아지는 효

과가 있으므로 개수를 무조건 많이 하는 것이 좋은 것은 아니며 최적의 설

계는 필요한 용량과 내측 유속 및 압력 손실 등의 제한 조건을 만족한 상

태에서 가능한 개수를 적게 하는 것이다. 관 개수 설계 방법으로는 ε-NTU 
method(4.7∼4.8)를 사용하여 냉수의 온도 조건과 냉매의 온도 등이 주어진

다면 식(4.9)에서와 같이 UA 값의 계산이 가능하다. 이것이 앞서 실험을 통

하여 구해진 것과 일치할 때의 관의 개수가 설계에 필요한 관의 최소 개수

라고 할 수 있다. Fig. 4.3은 본 실험에서 사용된 원통형 열교환기의 설계

도와 사진이다.

   

                           (4.7)

  ln                         (4.8)

  
                      (4.9)
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Fig. 4.3 Shell & tube type heat exchanger design and picture  in this 
experiment
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4.4 핀 튜브 열교환기

핀 튜브(Fin-tube) 열교환기에 대하여 Maeng, et al. (2011)은 핀 형상에 따

른 열교환기 성능을 실험하였다. 형상의 종류는 plain, twist, spiral, curved 
wave로 각각의 핀 튜브 열교환기의 열전달 및 압력 강하 특성을 확인하였

다. 전열량 Q는 식(4.1)과 같으며  Goodness Factor(4.12)를 기준으로 Twist 
핀과 curved wave 핀의 성능 및 경재성이 매우 높은 것으로 보고되었다.

 

max                          (4.10)

max  ∞ 

                       (4.11)

  max                    (4.12)

Kang and Lee (2002)도 fin-tube 열교환기의 열전달 효율을 향상시키기 위

해서는 핀 형상 및 열 수, 핀 피치가 매우 중요한 설계조건으로 판단하고 

각 조건에서 전열량과 공기측의 열전달계수를 구하였다. 핀 형상에 따라 

전열량 및 공기측 열전달계수가 상승하는 것을 확인하였고 유체 흐름을 

cross counter로 실험한 경우가 열전달 특성이 가장 뛰어남을 확인하였다. 
Fig. 4.4는 본 실험에서 사용된 핀 튜브 열교환기의 도면이다.
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Fig. 4.4 Fin-tube type heat exchanger design and picture in this experiment
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4.5 열교환기 제원

지금까지 세 가지 열교환기 형태에 대하여 연구된 내용과 기초 실험 결

과에 적용시켜 판, 쉘 앤 튜브, 핀 튜브 세 가지 형태의 열교환기를 제작하

였다. Table 4.1은 열교환기의 세부사항이며 다른 형태의 같은 사양을 가지

도록 제작되었다.

Table 4.1 Heat exchangers design date

Tube shell

Flow Arrangement 24×1 24×1

Flow rate(kg/hr) 104 159
Design Temp.(℃) 230 300

Design Press.(kg/cm2) 25.2 5.0

Content cooling water exhaust gas

Surface area 1.536 m2

Heat exchanger rate 8.020 kcal/hr
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4.6 열교환기 냉각수 유량

  본 실험에서 열교환기 유량을 설정할 때 고려해야 할 사항은 기초 실험 

결과를 바탕으로 열교환기에 유입될 입열량 Q1 을 가상적으로 계산하여 열

교환기의 유체가 비등하지 않고 액상을 유지하는 최저한의 유량을 계산하

는 것이다. 기초 실험에서 배기 온도가 가장 높고 배기 유량이 가장 많은 

1,900rpm, 100% 부하에서의 배기 열량을 계산하여 최소 유량을 선정하였

다. 실험 중 열교환기에 유입되는 물 유량은 조절이 가능하나 가능하면 모

든 실험에서 같은 유량 조건으로 실험하기 위함이다. 1,900rpm 최대 토크

에서 배기 온도는 열교환기가 설치되는 d3 에서 약 300℃ 이다. 또한 

1,900rpm 에서 배기 질량 유량은 참고문헌을 참조한 식 (4.13)을 이용하여 

구할 수 있다. 또한 배기가스의 평균 비열 Cp 는 배기 배출물 중 산소 농도

를 기준으로 완전 연소로 가정하여 식 (4.13)을 이용하여 배기가스 성분비

를 구하고 온도와 성분에 따라 각각의 비열을 성분비만큼 곱해서 구한다. 
Table 6은 운전영역에 따른 배기성분비를 정리한 것이다. 각 온도에서의 비

열은 NIST사의 REFPROP ver. 8로 구하였다. (성분비의 합 = 1) 열교환기가 

흡수하는 온도 ΔT 는 Fig. 4.5의 자료를 참고하여 SOx 가 생성되지 않는 최

저 산노점을 140℃로 정하면 ΔT를 구할 수 있다. 따라서 식 (4.1)에 대입하

여 입열량 Q1 을 구하면 된다. 열원의 입열량을 먼저 구하고 물의 흡열량을 

구할 때 Fig. 4.6의 물의 T-S 선도를 이용하여 물의 입구 온도는 20℃ 로 가

정하고 물의 출구온도는 물의 비등점은 100℃ 이므로 100℃ 미만이면 액체 

상태이나 안정적으로 70℃ 까지 흡수한다고 가정하여 물의 유량을 구하면 

열교환기 물 유량을 정할 수 있다. Table 4.3은 최저 온도와 최고 온도의 

상태량표이다. Fig. 4.7은 물 유량 조절은 니들 밸브와 유량을 체크하는 차

압식 오리피스 유량계의 사진이다. 물 공급은 건물 내부로 들어오는 물을 

사용하여 따로 물 펌프를 사용하지 않고 일정한 유량을 유지하였다.

  ×   

→   × 

    (4.13)

*C12H23은 디젤의 평균적인 화학식, MW:167kg/kmol
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Table 4.2 Exhaust composition ratio according to the operation area
(based on the oxygen concentration)

CO2 H2O N2 O2

700rpm

idle 2.5% 2.4% 78.0% 17.0%
25% 3.6% 3.5% 77.6% 15.3%
50% 5.1% 4.9% 77.1% 13.0%
75% 6.8% 6.6% 76.4% 10.2%

100% 8.9% 8.6% 75.6% 6.9%
CO2 H2O N2 O2

1,300rpm

idle 2.5% 2.4% 78.0% 17.0%
25% 4.2% 4.0% 77.4% 14.4%
50% 6.0% 5.7% 76.7% 11.6%
75% 8.0% 7.6% 76.0% 8.4%

100% 9.9% 9.5% 75.2% 5.3%
CO2 H2O N2 O2

1,900rpm

idle 3.2% 3.0% 77.8% 16.0%
25% 4.6% 4.4% 77.2% 13.7%
50% 5.6% 5.4% 76.9% 12.1%
75% 6.7% 6.4% 76.5% 10.4%

100% 7.9% 7.6% 76.0% 8.5%

 Table 4.3 At 20 ℃ and 70 ℃ water quantity of state
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Fig. 4.5 O2 and H2O percent For the determination of the acid dew point
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Fig. 4.6 Water temperature-entropy diagram at atmospheric pressure

          

Fig. 4.7 Orifice type flow meter and flow control valve
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4.7 열교환기 입열량 및 흡열량 계산

Figure 3은 열량 계산에 필요한 정보를 간략히 나타낸 개략도이다. 입열

량과 흡열량 연산을 위해 배기가스, 냉각수 온도와 배기가스 성분 및 연료

소모율을 이용하여 배기가스 질량유량이 요구된다. 

  × ×


  × × 

                      (4.14)

식 (4.14)는 입열량(Q1)과 흡열량(Q2)의 계산식이다.  ΔTeg 는 배기가스의 

입, 출구 온도차로 Teg,in - Teg,out 이며, ΔTcw 는 냉각수의 입, 출구 온도차로  

Tcw,out - Tcw,in 이다. CP,gas 와 CP,cw 는 배기가스와 냉각수의 평균 비열로 배기

가스 온도와 물의 온도를 알면 그에 따른 비열은 NIST사의 REFPROP ver. 
8의 자료를 참조하였다.

Figure 4.8 Schematic of the heat exchanger for calculating heat
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제 5 장 디젤 엔진의 열교환기 실 장착 실험

 

5.1 실험 목적

본 실험에서 사용하는 열교환 유체는 친환경적이며 잠열이 커서 적은 유

량으로 상변화 없이 모든 열량을 흡수할 수 있고 대기압에서 안정적으로 

액체 상태를 유지할 수 있는 물을 선택하였다. 열교환기는 다른 형태에 동

일한 크기의 흡열량(Q2)을 구하여 회수된 열량을 출력 및 연료로 환산하여 

최종적으로 열교환기 형태에 따른 엔진에 미치는 영향을 동시에 분석하여 

디젤 엔진의 배기 열 회수에 가장 적합한 열교환기 형태와 운전 조건을 선

정하는 것에 목적을 두고 수행하였다.

5.2 실험 장치 및 구성

본 실험 장치는 수동력계, 디젤기관, 배기관으로 구성되어 있고 배기관의 

각 지점에 압력센서, 온도센서를 설치하고 배기가스 분석기 및 오실로스코

프, 압력센서 신호 증폭기, 데이터 수집기와 노트북 등을 Fig. 5.1과 같이 

구성하였다. Fig. 5.2은 열교환기 설치를 자세히 나타낸 그림이다. 각 실험

장치의 제원은 3장과 동일하다. Fig. 5.3은 각 측정장치 위치를 나타낸 사

진으로 배기 압력 센서는 부하율이 높아짐에 따라 배기 온도가 상승하여 

압력 센서가 정확히 측정할 수 있는 온도 범위를 넘어설 수 있기에 손성만 

등의 연구를 참조하여 연결관을 설치하여 측정하는 사진이며 온도 센서는 

배기관에 일정 거리 간격으로 설치하였다. 끝으로 실린더 내부 압력을 측

정하기 위해 압력 센서를 설치한 사진이다. 배기 배출물은 배기관에 만들

어 놓은 구멍(hole)에 프로브를 삽입시켜 측정하였다. 스모크 측정 또한 배

기가스 측정기와 동일한 지점에서 측정하였다. Fig. 5.4는 열교환기의 냉각

수 입구와 출구 부분의 노즐 사진이다. Fig. 5.5와 Fig. 5.6은 판형 열교환기

와 쉘 앤 튜브 및 핀 튜브 열교환기를 배기관에 설치한 사진이다. Fig. 5.7

은 열교환기를 설치하지 않은 상태의 실험 구성 사진이며 Fig. 5.8과 Fig. 

5.9는 열교환기를 설치한 실험 전체 구성도를 나타낸 사진이다.
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Fig. 5.1 Schematic of the heat exchanger installed engine experiment

Fig. 5.2 Detailed picture of a heat exchanger installed in the exhaust pipe
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(Exhaust pressure measuring position)

(Exhaust temperature measuring position)

(Emission measuring position)

  

(Cylinder pres. measuring position)

Fig. 5.3 Measurement positions of various measurement sensors
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Fig. 5.4 Inlet and outlet of cooling water in heat exchanger

   

Fig. 5.5 Picture of installed plate heat exchanger
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Fig. 5.6 Picture of installed shell & tube and fin-tube heat exchanger

Fig. 5.7 Entire experimental I (before installation heat exchanger) 
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Fig. 5.8 Entire experimental II (installed plate heat exchanger)

Fig. 5.9 Entire experimental III
(installed shell & tube and fin-tube heat exchanger)
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5.3 실험 조건

Table 5.1은 열회수 실험을 위한 엔진의 작동조건을 나타낸다. 배기 열회

수를 위한 열교환기를 설치하지 않은 경우와 판형, 쉘 앤 튜브, 핀 튜브 형

식의 열교환기를 설치한 모든 경우에 대하여 엔진 속도 700rpm, 1,300rpm, 

1,900rpm 에서 실험하였다. 각 조건에서 엔진 부하를 idle, 25%, 50%, 75%, 

Max로 하였으며 25%, 50%, 75% 부하는 열교환기를 설치하기 전의 최대토

크를 기준으로 하였다.

Table 5.1 Heat exchanger type and engine operating conditions

Heat exchanger type Engine speed Engine load

None
700rpm

1,300rpm

1,900rpm

idle
25%
50%
75%
Max

Plate

Shell & tube

Fin-tube
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5.4 실험 결과 및 고찰

5.4.1 배기 온도

Fig. 5.10은 열교환기 전, 후의 배기 온도를 나타낸 그래프이다. 판형 열

교환기를 설치 후 배기 온도 상승이 가장 높은 경우는 1,300rpm 에서 75% 
부하로 11.5℃ 상승하였으며 쉘 앤 튜브의 경우도 같은 조건에서 19.7℃, 
100% 부하인 경우가 20.5℃ 상승했다. 핀 튜브의 경우에는 판형과 마찬가

지로 1,300rpm, 75% 부하에서 24.5℃ 상승으로 볼 때 1,300rpm, 75% 부하

에서 열교환기를 설치 후 온도 상승이 가장 크다.
모든 운전영역에서 평균온도는 판형 열교환기 설치 시 4.1℃, 쉘 앤 튜브

는 6.1℃, 핀 튜브는 6.9℃ 가 평균적으로 상승한다. 핀 튜브 열교환기는 배

기 온도 상승이 가장 높으나 배기 압력은 1,300rpm 을 제외하고 판형과 쉘 

앤 튜브의 중간에 있다. 예상한 바로는 배기관의 내부 압력이 온도 상승의 

원인으로 보고 있었으나 위의 실험 결과로 배기 압력이 가장 높은 판형의 

경우가 평균 배기 온도 상승률이 가장 낮은 것으로 볼 때 배기 압력이 높

아지면 배기 온도가 상승하는 것은 맞지만 상대적으로 배기 압력이 높은 

경우가 배기관 내부 온도 상승이 반드시 크지 않음을 확인하였다.
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(a) None heat exchanger

(b) Plate type heat exchanger

(c) Shell & tube type heat exchanger

(d) Fin-fube type heat exchanger

Fig. 5.10 Exhaust temperature of before and after heat exchanger installation
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5.4.2 배기 압력

배기관에 열교환기를 설치하면 원활한 배기가 이루어지지 않아 배기 

압력이 상승한다. 배압 상승은 실린더 내부 압력과 배기 배출물에도 영

향을 미치기 때문에 엔진에 따라 설계자가 요구하는 배기 압력이 정해

져 있다. 따라서 배압 상승이 적은 열교환기 일수록 엔진에 미치는 영

향이 적다. (Son, et al., 2004; Son, et al., 2005) 그러나 일반적으로 열교

환 면적이 크고 경로가 복잡할수록 열전달량이 많으므로 열회수 효율과 

엔진 성능은 반비례할 것으로 예상된다. 본 실험에 사용되는 엔진의 경

우 최대 허용 배기 압력이 50mmHg (약 6.7kPa)로 각 운전 영역의 배압

을 측정하여 어떤 영역에서 엔진에 영향을 미칠지 예측할 수 있다.
Fig. 5.11 (a)는 700rpm 에서 부하별로 배기압력을 측정한 그래프이다. 

무부하에서는 열교환기 설치에 따른 배압 변화가 거의 없으며 25% 부

하에서 판형과 쉘 앤 튜브가 약 2배씩 증가하였으나 배압은 2kPa 이하

로 낮았다. 50% 부하에서는 판형, 쉘 앤 튜브, 핀 튜브 순으로 39.1%, 
59.5%, 105.5% 증가하였으나 최고 압력이 4kPa 이하로 허용범위에 포함

된다. 75% 부하까지 4kPa 정도의 배압을 나타내며 이 때 열교환기 설치

에 따른 배압 차이는 거의 나타나지 않았다. 100% 부하에서는 판형이 

14.4% 증가, 쉘 앤 튜브가 9.3% 감소하였으나 6kPa 이하로, 700rpm 에서 

모든 열교환기가 부하별로 최대 허용 배압을 초과하지 않는 것으로 확

인되었다.
(b)는 1,300rpm 에서 부하별로 배기압력을 측정한 그래프로 무부하에

서 판형이 none인 경우보다 약 3배가 증가했으나 약 2kPa 로 낮은 배압

이다. 25% 와 50% 부하는 열교환기 설치에 따라 증가하지만 4kPa 이하

의 낮은 배압 상승을 보인다. 75% 부하에서 none은 허용 범위 안의 배

압을 나타내지만 판형은 약 7kPa , 쉘 앤 튜브와 핀 튜브는 약 8kPa 로 

허용 범위를 초과하는 배압을 나타낸다. 이것으로 1,300rpm 75% 부하에

서부터 배압에 따른 엔진에 영향을 생길 것으로 판단된다. 100% 부하에

서는 판형, 쉘 앤 튜브, 핀 튜브 순으로 각각 38.7%, 48.9%, 62.8% 증가

하고 최고 배압은 핀 튜브로 9.77kPa 이다.
(c)는 1,900rpm에서 실험한 결과이다. 이 경우 가장 큰 특징은 판형 

열교환기의 배기 압력이다. 판형 열교환기의 내부 구조는 쉘 앤 튜브와 

핀 튜브보다 열교환 면적이 커서 적은 면적으로도 높은 열교환율을 보

인다. 반면에 같은 총 체적에서 배기관을 차지하는 체적이 크기 때문에 

적은 유량에서는 쉘 앤 튜브와 핀 튜브의 차이가 없었으나 엔진 회전 

속도가 증가함에 따라 배기 유량이 증가하고 이에 따라 판형 열교환기 
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설치 시에 배압이 특히 증가하는 것으로 판단된다. 무부하와 25% 부하

에서는 모든 열교환기가 허용 범위 안에 포함되며 50% 부하에서는 판

형이 10.5kPa 로 1,300rpm, 100% 부하에서 배압보다 높다. 75% 부하에서

는 판형이 약 2배 증가하고 쉘 앤 튜브와 핀 튜브는 약 35% 증가한다. 
100% 부하에서도 배압 차이는 75% 부하에서와 비슷하다.

결과를 종합하면 저속에서는 열교환기를 설치한 경우 큰 배압 상승을 

보이지 않으며 중속에서는 100% 부하에서 핀 튜브 열교환기의 배압이 

가장 높다. 고속에서 편형 열교환기 설치 시에 배압이 2배 이상의 큰 

폭으로 상승한다.
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(a) None heat exchanger

    

(b) Plate type heat exchanger

    

(b) Shell & tube type heat exchanger

    

(b) Fin-tube type heat exchanger

Fig. 5.11 Back pressure of before and after heat exchanger installation
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5.4.3 실린더 내부 압력

실린더 내부 압력은 엔진 출력에 직접적인 영향을 미치는 요인이기 때문

에 엔진 성능 변화를 확인하기 위해 실린더 최고 압력을 측정하였다.

Fig. 5.12 (a)는 700rpm 에서 실린더 최고 압력을 나타낸 그래프이다. 무부

하에서부터 50% 부하까지 열교환기를 설치한 경우 실린더 최고 압력이 낮

아졌다. 부하별 평균 감소율은 무부하에서 4.8% 로 가장 많이 감소하며 

50% 부하에서는 plate, shell, fin 순으로 압력이 감소한다. 이것은 배압과 정

반대로 나타났다. 75% 부하에서는 핀 튜브가 3.8% 증가하였고 100% 부하

에서는 shell, fin, plate 순으로 실린더 압력이 감소하는데 이 영역에서도 배

압과 반대의 결과를 보여준다. 

(b)는 1,300rpm 에서 실험한 결과로 쉘 앤 튜브 열교환기의 실린더 내부 

최고 압력이 다른 열교환기 설치에 비하여 가장 높게 나타났다. 100% 부하

의 경우, 저속-중부하와 비슷한 경향으로 여기서도 배압이 가장 큰 경우가 

실린더 압력이 가장 낮은 것으로 확인되었다. 

(c)는 1,900rpm 인 엔진 회전 속도가 1,900rpm 에서 부하별 실린더 압력을 

나타낸 그래프로 무부하에서 평균 4.4% 감소하였고 25% 부하에서는 1.4% 

감소하였다. 50% 와 75% 부하에서는 열교환기 설치 후 실린더 압력이 증

가하였는데 약 3% 증가하였고 100% 부하에서는 큰 변화가 보이지 않는다. 

결과를 종합하면 저속, 무부하에서 열교환기의 설치한 경우 실린더 압력

이 변화하지 않았으며 저속과 중속에서 배기 압력 상승에 의한 실린더 내

부 압력 감소를 확인하였다. 그러나 고속에서는 판형 열교환기의 배압이 

매우 높으나 실린더 압력 감소는 보이지 않았다.
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(a) Cylinder pressure according to engine load at 700rpm

(b) Cylinder pressure according to engine load at 1,300rpm

(c)  Cylinder pressure according to heat exchanger type at 1,900rpm

Fig. 5.12 Cylinder pressure according to heat exchanger type 
and engine operating conditions
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5.4.4 배기 배출물

5.4.4.1 일산화탄소

일산화탄소는 연소시 산소가 부족하거나 연소온도가 낮으면 완전연소가 

일어나지 못하여 불완전 연소생성물인 일산화탄소가 생성된다.

Fig. 5.13 (a)는 700rpm 에서 일산화탄소를 나타내는 그래프로 무부하에서 

75% 부하까지 낮은 농도를 나타내다가 100% 부하에서 큰 폭으로 증가한

다. 판형은 미설치보다 9.4% 증가되며 핀 튜브는 17.8% 감소하였다. 판형 

열교환기를 설치한 경우 일산화탄소가 증가하는 원인은 배기 압력 증가로 

인해 원활한 연소가 되지 않기 때문인 것으로 사료된다. (b) 1,300rpm 에서

는 열교환기 별로 큰 차이 없이 75% 부하에서 평균 33.5% 증가, 100% 부

하에서 18.2% 증가하였다. 75%, 100% 부하에서 열교환기를 설치하지 않은 

경우 일산화탄소 배출량이 가장 적은 이유는 열교환기 설치로 인한 배기압

력 상승이 없기 때문으로 사료된다. (c) 1,900rpm 에서는 100% 부하에서만 

평균 13.5% 증가하며 다른 운전 영역에서는 큰 차이를 보이지 않는다. 

1,900rpm 에서는 배기압력 상승이 큰 반면 배기 배출물에 의한 영향은 거

의 확인되지 않았다. 이것은 실린더 압력도 배압에 영향을 받지 않는 것과 

동일한 영향으로 판단된다.

결과적으로 저속-100% 부하에서 판형 열교환기 설치 시 일산화탄소 생

성이 많아지고 핀 튜브에서는 감소하며 중속과 고속, 고부하 영역에서는 

쉘 앤 튜브 열교환기의 증가가 가장 적게 나타났다.

(a) 700rpm (b) 1,300rpm (c) 1,900rpm

Fig. 5.13 CO concentration according to heat exchanger type 
and engine operating conditions
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5.4.4.2 질소산화물

질소산화물은 열적 혹은 Zeldovich 반응 매커니즘은 다음 두 가지 연쇄반

응으로 이루어진다.

                      

 ⇔

 ⇔
                    (5.1)

열적 매커니즘은 일반적으로 1,800K 이하의 온도에서는 중요하지 않으나 

고온, 고압의 디젤 기관에서는 많이 생성되는 배출물이며 NO가 90%이상을 

차지한다.

Fig. 5.14는 질소산화물을 나타내는 그래프이다. (a) 700rpm 무부하에서 

75% 부하까지 미설치인 경우 배출량이 가장 많으며 핀 튜브가 10.1% 감소

로 가장 적게 배출된다. (b) 1,300rpm 에서도 핀 튜브의 배출량이 가장 적으

며 평균 감소율은 9.1% 이다. (c) 1,900rpm 에서 실험한 경우로 쉘 앤 튜브

가 가장 적게 배출되나 다른 열교환기들과 큰 차이를 보이지 않는다. 전반

적으로 핀-튜브 열교환기를 설치한 경우가 질소산화물 배출량이 가장 적게 

나타났다. 이것은 핀-튜브 열교환기를 설치했을 때 나타나는 적절한 배기 

압력으로 인해 생성된 잔류가스가 실린더 내부 온도를 감소시킨 결과로 사

료된다. 반대로 열교환기를 설치하지 않은 경우는 실린더 내부 압력과 온

도가 가장 높기 때문에 질소산화물 농도가 가장 높은 것으로 사료된다. 결

과적으로 저속과 중속에서 핀 튜브 배출량이 가장 적게 나타났으며 열교환

기를 설치하지 않은 경우가 배출량이 가장 많다.

(a) 700rpm (b) 1,300rpm (c) 1,900rpm

Fig. 5.14 NOx concentration according to heat exchanger type 
and engine operating conditions
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5.4.4.3 Smoke

Smoke는 일반적으로 디젤 기관에 많이 발생하는 배기 배출물로써 그 원

인은 디젤 연료 특성에 있다. 고분자 탄화수소로 이루어진 연료에 고온 고

압에서 폭발시키므로 세탄가가 낮거나 황 함유량이 많으면 PM이나 SOx도 

생성된다.

Fig. 5.15 (a)는 700rpm 에서 smoke를 나타내는 그래프이다. 무부하에서 

50% 부하까지 10% 이하의 적은 농도이며 75% 부하에서는 핀 튜브가 

29.1% 로 가장 많이 배출되며 판형이 가장 적게 배출된다. 100% 부하에서

는 평균 52.4% 로 열교환기 별로 큰 차이가 없다. (b)의 1,300rpm 에서는 (a)

와 비슷한 경향으로 75% 부하에서 약 13% 증가하였다. (c)의 1,900rpm 에

서는 100% 부하에서 핀 튜브가 23.6% 로 가장 많이 배출되었고 그 이하의 

부하에서는 배출량도 매우 낮고 열교환기에 따른 배출량 차이도 거의 보이

지 않았다. 결과적으로 열교환기 설치에 따른 미미한 배출량 차이가 있으

나 큰 변화는 확인할 수 없었다.

(a) 700rpm (b) 1,300rpm (c) 1,900rpm

Fig. 5.15 Smoke percent according to heat exchanger type 
and engine operating conditions
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5.4.5 연료소비율

연료소비율이란 일정 출력을 발생시키는 데 사용되는 연료량을 측정한 

것으로 본 연구는 1kW-hr를 발생시키는데 필요한 연료량(g)을 측정하였다. 

식 (5.2)은 발생 출력을 계산하는 식이면 식 (5.3)은 연료소비율(specific fuel 

consumption)로 다음과 같다.

 ×
×                          (5.2)

 

                              (5.3)

식 (5.2)의 W는 엔진 출력을 나타내며 토크(T)에 회전수를 곱한 것으

로 단위시간당 연료소비량(mfuel)에 W로 나누면 식 (5.3)의 연료소비율이 

된다. 연료소비율이 증가하는 원인으로는 배압 상승으로 인해 출력이 

감소하면 연료 분사량이 증가하여 동일 출력에 연료비율이 상승한 것으

로 예상된다.
Fig. 5.16 (a)는 700rpm 에서 실험한 결과로 무부하에서는 쉘 앤 튜브

의 비열료소모율이 1.7% 증가하나 평균적으로 모든 열교환기가 미설치

와 큰 차이를 보이지 않는다. (b)의 1,300rpm 에서는 핀 튜브의 연료소비

가 미설치의 0.2% 증가로 가장 적게 증가하였고 쉘 앤 튜브가 평균 

1.4% 증가로 연료 소모가 가장 많이 되었다. (c)의 1,900rpm 에서는 평균

적으로 판형의 연료소비율이 높게 측정된다. 무부하에서는 4.1%, 전체 

부하 평균으로는 2.6% 증가로 고속에서 판형 열교환기가 비열료소모율

이 특히 증가하는 것으로 보인다.
결과를 종합하여 각 운전영역별로 연료 저감에 이득을 얻을 수 있는 

열교환기를 선정할 수 있었다. 저속에서는 모든 열교환기가 평균 0.3% 
증가로 낮은 증가율을 보이며 중속과 고속에서 핀 튜브 열교환기가 각

각 0.2%, 0.7% 증가로 핀 튜브 열교환기는 전 운전영역에서 연료소비율

에 큰 영향을 미치지 않는 것으로 평가되었다. 반면에 판형은 고속에서 

2% 증가로 고속 엔진의 열 회수를 하기에는 부적합한 것으로 판단된다.
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 (a) Specific fuel consumption according to heat exchanger type at 700rpm

(a) Specific fuel consumption according to heat exchanger type at 1,300rpm

(a) Specific fuel consumption according to heat exchanger type at 1,900rpm

Fig. 5.16 Specific fuel consumption according to heat exchanger type 
and engine operating conditions
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5.4.6 배기가스와 냉각수 온도

Fig. 5.17은 고정 rpm 에서 부하에 따른 배기 출구 온도와 냉각수 출구 

온도를 나타낸 그래프이다. (a)는 700rpm 에서 실험한 결과로 열교환기를 

설치하지 않은 경우가 None이며 열교환기를 설치한 후의 배기가스 온도를 

비교하였다. 열교환기 설치시 온도 감소가 가장 적은 Shell의 경우는 최저 

48℃ 에서 최대 136℃ 이다. 온도감소가 가장 낮으나 배기온도가 70℃ 이하

로 배기성분 중 수증기가 응결하는 노점이하로 예상하였다. 배기가스가 노

점 이하로 낮아질 경우 응결된 수증기가 배기성분 중 질소산화물, 황산화

물과 반응하여 부식생성물이 배기관 및 열교환기를 부식시킬 우려가 있다. 

냉각수 입구 온도는 20℃ 로 일정하며 냉각수 출구 온도는 배기 온도 감소

량과 비례하여 Shell의 온도가 가장 낮을 것으로 예상했으나 반대로 가장 

높았다. 결론적으로 저속에서 shell & tube 형식이 열 회수율이 가장 높으

나 냉각수 유량을 조절하여 배출되는 배기 온도를 상승시켜야할 것으로 사

료된다. 

(b)는 1,300rpm 에서 실험한 결과이다. 배기가스 온도는 None에서 125℃

에서 340℃ 이며 100℃ 이하로 배출되는 경우는 50% 부하이하인 경우이다. 

배기 온도 감소량으로는 Shell과 Plate는 비슷한 정도이며 온도 감소가 가장 

큰 열교환기는 Fin으로 최대 220℃ 를 감소시킨다. 이 때 냉각수 온도도 가

장 높으므로 Fin-tube 타입이 입열량 및 흡열량이 타 열교환기에 비해 상대

적으로 높음을 알 수 있다.

(c)는 1,900rpn 에서 실험한 결과로 None에서 최저 187℃ 에서 최대 365℃

이다. Fin과 Plate 형식이 비슷한 정도의 온도 감소를 나타내고 Shell 형식

이 특히 낮음으로 보이므로 고속에서는 Shell 형식의 효율이 낮고 상대적으

로 고속, 고부하 조건에서 Fin-tube 형식의 효율이 가장 높다.
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(a) Heat exchanger inlet and outlet temperature at 700rpm

(b) Heat exchanger inlet and outlet temperature at 1,300rpm

(c) Heat exchanger inlet and outlet temperature at 1,900rpm

Fig. 5.17 Exhaust gas and cooling water of inlet and outlet temperature
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5.4.7 입열량과 흡열량

Fig. 5.18은 각 운전 조건별 배기가스 입열량 Q1 을 나타낸 그래프이다. 

700rpm 의 경우는 부하가 상승하거나 열교환기 형식에 따라 큰 차이가 없

다. 1,300rpm 에서는 50% 부하까지는 Plate와 Fin이 비슷한 수준에서 75% 부

하이상에서는 Fin의 입열량이 더 크다. 1,900rpm 에서는 50% 부하까지는 

Plate가 가장 높았으나 75% 부하이상에서는 Fin이 가장 높으며 Shell의 경우 

25% 부하이상에서 입열량이 다른 열교환기에 비하여 낮다. 종합적으로 저

속에서는 열교환기 형식에 따라 큰 차이가 없으며 중속, 저부하와 중부하

에서는 Plate와 Fin이 비슷한 정도이지만 중속과 고속의 고부하에서는 

Fin-tube 형식이 판형보다 12.4%와 8.5% 높은 입열량을 보였다.

Fig. 5.19는 각 운전 조건별 열교환기 흡열량 Q2 를 나타낸 그래프이다. 

흡열량은 입열량의 약 60% 이며 이 비율은 모든 열교환기가 비슷하다. 전

체적인 경향은 입열량과 같으며 Shell의 경우 입열량 및 흡열량이 중속과 

고속에서 상대적으로 낮고 Fin이 높은 경향이 더 뚜렷하다.
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Fig. 5.18 Exhaust gas heat (Q1)

Fig. 5.19 Heat exchanger absorption Heat (Q2)
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5.4.8 총괄 출력

시스템 총괄 출력은 엔진의 실제 출력과 배기 열 회수 에너지를 출력으

로 환산한 값을 합한 시스템 전체 출력으로 정의된다. 이 값은 배기 열 회

수 에너지를 100% 출력으로 전환하여 사용한다는 가정이 요구된다. 시스템 

총괄 출력 향상률은 식 (5.4)와 같이 구할 수 있다.

  


        (5.4)

여기서 Overall power는 시스템 총괄 출력이며 Engine power는 엔진의 실

제 출력을 나타낸다. 총 시스템 출력은 엔진 출력과 열 회수량을 합산한 

계산 결과이며 최종적으로 위 식을 통해 총괄 출력 향상을 구할 수 있다. 
Table 5.2는 엔진 출력, 열회수 출력, 총 출력 향상을 정리한 표이다. Fig. 
5.20은 출력 향상을 엔진 회전 속도별로 나타낸 그래프이다. (a) 700rpm 에

서는 열교환기에 따른 큰 차이를 보이지 않는다. 무부하에서 최대 36% 출

력이 향상되고 부하가 증가할수록 출력 향상이 낮아진다. 100% 부하에서 

판형이 14.8%, 쉘 앤 튜브가 18.5%, 핀 튜브가 17.3% 로 저속에서는 쉘 앤 

튜브가 가장 출력을 향상시킨다. (b) 1,300rpm 도 무부하에서 출력 향상이 

가장 높고 부하 상승에 따라 향상 폭이 낮아진다. 무부하에서 최대 36.2% 
상승하며 100% 부하에서는 판형이 17.1%, 쉘 앤 튜브가 13.3%, 핀 튜브는 

21.7% 로 중속에서는 쉘 앤 튜브가 가장 낮고 핀 튜브가 가장 높은 효율 

향상을 보인다. (c) 1,900rpm 에서는 전체적로 쉘 앤 튜브가 낮은 출력 향상

을 보이며 판형과 핀 튜브가 30∼35% 정도의 비슷한 수준의 출력 향상을 

보인다.
전체적으로 무부하에서 부하가 상승할수록 출력 향상은 저하되며 최대 

출력 향상은 핀 튜브의 36.2%, 최저 출력 향상은 쉘 앤 튜브의 13.3% 이다. 
속도별로는 저속에서는 열교환기에 따른 큰 차이가 없으며 중속과 고속에

서는 쉘 앤 튜브, 판형, 핀 튜브 순서로 출력 향상이 좋다.
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Table 5.2 Recovered heat and power

Eng.spee

d

(rpm)

Torqu

e

Brak power(kW) Recovered heat(kW)
Overall system 

power(kW)

Enhancement of  

power(%)

None Plate
Shell
&
tube

Fin
tube Plate

Shell
&
tube

Fin
tube Plate

Shell
&
tube

Fin
tube Plate

Shell
&
tube

Fin
tube

700rpm

Idle 2.26 2.26 2.26 2.26 0.75 0.80 0.82 3.01 3.06 3.08 32.9% 35.2% 36.0%

25% 4.99 4.99 4.99 4.99 1.25 1.16 1.23 6.24 6.16 6.22 25.1% 23.3% 24.6%

50% 7.67 7.67 7.67 7.67 1.52 1.51 1.53 9.19 9.18 9.20 19.8% 19.7% 19.9%

75% 10.40 10.40 10.40 10.40 2.17 2.02 2.06 12.57 12.41 12.45 20.8% 19.4% 19.8%

100% 13.08 12.71 12.97 12.87 2.30 2.52 2.47 15.01 15.50 15.33 14.8% 18.5% 17.3%

1,300rp

m

Idle 5.26 5.26 5.26 5.26 1.89 1.65 1.90 7.14 6.91 7.16 35.9% 31.4% 36.2%

25% 12.43 12.43 12.43 12.43 3.06 2.74 3.16 15.49 15.16 15.58 24.6% 22.0% 25.4%

50% 19.60 19.60 19.60 19.60 4.43 3.80 4.69 24.03 23.40 24.29 22.6% 19.4% 23.9%

75% 26.77 26.77 26.77 26.77 5.83 5.31 6.79 32.60 32.08 33.56 21.8% 19.9% 25.4%

100% 33.94 33.65 32.69 32.98 6.08 5.76 8.31 39.73 38.45 41.30 17.1% 13.3% 21.7%

1,900rp

m

Idle 10.48 10.48 10.48 10.48 3.74 2.83 3.78 14.22 13.31 14.26 35.7% 27.0% 36.1%

25% 18.86 18.86 18.86 18.86 5.75 4.09 5.71 24.61 22.95 24.58 30.5% 21.7% 30.3%

50% 27.25 27.25 27.25 27.25 7.39 5.25 7.81 34.64 32.50 35.05 27.1% 19.3% 28.7%

75% 35.63 35.63 35.63 35.63 8.89 6.80 10.28 44.52 42.43 45.91 25.0% 19.1% 28.8%

100% 44.01 44.01 44.01 44.01 11.69 8.88 12.93 55.71 52.90 56.95 26.6% 20.2% 29.4%
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(a) Enhancement of power according to heat exchanger type at 700rpm

(b) Enhancement of power according to heat exchanger type at 1,300rpm

(c) Enhancement of power according to heat exchanger type at 1,900rpm

Fig. 5.20 Enhancement of power according to heat exchanger type 
and engine operating conditions
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5.4.9 총괄 효율

엔진의 열효율은 식 (5.5)와 같이 엔진 제동 출력을 연료소모율에 발열량

을 곱한 값을 나누어준 값으로 계산된다. 즉 열효율은 연료소모율에 반비

례한다.

 ×


                           (5.5)

따라서, 열효율 향상값은 다음 식 (5.6)과 같이 구할 수 있다.

  

            (5.6)

여기서 Fuel consumption rate는 엔진에서 실제 소모된 연료의 양이며 

Overall fuel consumption rate는 열회수에너지를 연료의 양으로 환산하여 실

제 소모된 연료에서 빼준 값이다. Table 5.3은 연료소모율, 회수된 연료량, 
총 연료소비율 및 총 효율 향상을 정리한 표이다. Fig. 5.21는 효율 향상을 

엔진 회전 속도별로 나타낸 그래프이다. (a) 700rpm 에서는 열교환기 형태

별로 비슷한 정도의 효율 향상을 보이나 100% 부하에서 판형 열교환기가 

10% 상승으로 가장 좋은 성능을 보였다. (b) 1,300rpm 에서는 25% 부하에

서 판형 열교환기가 가장 좋은 성능을 보이다가 부하가 상승함에 따라 급

격하게 효율 향상이 저하된다. 이는 1,300rpm 에서 특히 배기 압력이 상승

하는 판형 열교환기 특성상 배기 압력에 의해 연료 분사량이 많아져 나타

나는 현상으로 생각된다. 쉘 앤 튜브도 그와 비슷한 경향을 보이나 판형보

다는 적은 정도로 낮아져 배기 압력 특성과 연관지어보면 알 수 있다. 핀 

튜브는 평균 9% 수준을 유지하며 특별한 변화를 보이지 않는다. (c) 
1,900rpm 에서는 25% 부하에서 전체적으로 높은 효율을 보이며 핀 튜브가 

최대 13% 효율을 보인다. 세 가지 열교환기 모두 25% 부하에서 75% 부하

까지 감소하다가 100% 부하에서는 약간 증가하는 경향을 보인다.
다음의 결과로 저속에서는 판형 열교환기의 효율이 가장 좋으며 중속에

서는 핀 튜브 열교환기의 효율이 가장 안정적이다. 1,900rpm 에서도 핀 튜

브 열교환기의 효율 상승이 가장 높게 나타난다.
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Table 5.3 Fuel consumption and efficiency

Eng.spe

ed

(rpm)

Torqu

e

Fuel consumption  rate(g/s)

Recovered fuel rate 

by  recovered 

heat(g/s)

Overall sys fuel  

consumption(g/s)

Enhancement of  

efficiency

None Plate
Shell
&
tube

Fin
tube Plate

Shell
&
tube

Fin
tube Plate

Shell
&
tube

Fin
tube Plate

Shell
&
tube

Fin
tube

700rpm

Idle 0.25 0.25 0.25 0.24 0.02 0.02 0.02 0.23 0.23 0.22 7.7% 6.0% 9.1%

25% 0.38 0.39 0.38 0.38 0.03 0.03 0.03 0.36 0.36 0.35 5.5% 6.4% 6.8%

50% 0.54 0.54 0.53 0.53 0.04 0.04 0.04 0.50 0.49 0.50 6.7% 8.0% 7.4%

75% 0.69 0.70 0.70 0.70 0.05 0.05 0.05 0.65 0.65 0.65 6.6% 6.1% 5.8%

100% 0.89 0.86 0.88 0.89 0.05 0.06 0.06 0.80 0.82 0.83 10.0% 7.8% 7.1%

1,300rp

m

Idle 0.51 0.51 0.53 0.51 0.04 0.04 0.04 0.47 0.49 0.47 9.4% 3.7% 9.5%

25% 0.87 0.84 0.86 0.87 0.07 0.06 0.07 0.77 0.80 0.79 11.7% 8.8% 9.4%

50% 1.26 1.26 1.25 1.25 0.10 0.09 0.11 1.16 1.17 1.14 8.5% 7.9% 9.6%

75% 1.71 1.73 1.72 1.72 0.14 0.12 0.16 1.59 1.59 1.56 6.9% 6.8% 8.8%

100% 2.13 2.20 2.14 2.12 0.14 0.13 0.19 2.06 2.01 1.92 3.3% 5.7% 9.8%

1,900rp

m

Idle 0.94 0.98 0.95 0.95 0.09 0.07 0.09 0.89 0.89 0.87 5.4% 5.6% 8.1%

25% 1.41 1.42 1.36 1.36 0.13 0.10 0.13 1.29 1.26 1.23 8.5% 10.3% 13.0%

50% 1.80 1.82 1.79 1.79 0.17 0.12 0.18 1.65 1.67 1.61 8.9% 7.6% 11.0%

75% 2.25 2.31 2.28 2.31 0.21 0.16 0.24 2.10 2.12 2.07 6.9% 6.1% 8.3%

100% 2.83 2.86 2.84 2.86 0.27 0.21 0.30 2.59 2.63 2.56 8.8% 7.1% 9.8%
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(a) Enhancement of efficiency according to heat exchanger type at 700rpm

  

(b) Enhancement of efficiency according to heat exchanger type at 1,300rpm

 

(c) Enhancement of efficiency according to heat exchanger type at 1,900rpm

Fig. 5.21 Enhancement of efficiency according to heat exchanger type 
and engine operating conditions
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5.5 실험 결과 요약

디젤 엔진에서 배기 열회수 시스템의 적절한 설계 가이드 라인을 제시하

기 위해 여러 운전 영역에서 서로 다른 형태의 열교환기를 설치하고 열회

수 성능 실험하였다. 배기 온도, 배기 압력, 배기 배출물, 실린더 내부 압

력, 최대 출력 및 연료소비율 등을 측정하여 열교환기 설치 시 엔진에 미

치는 영향과 열교환기를 통해 회수된 열량이 엔진 효율에 미치는 영향을 

종합적으로 평가하였으며 요약하면 다음과 같다.

1. 배기 온도는 열교환기 설치에 따라 큰 변화를 보이지는 않으나 열교

환기를 설치하기 전보다 전반적으로 증가되었다. 700rpm 에서는 판형 열교

환기의 온도 상승이 가장 컸으며 1,300rpm, 1,900rpm의 경우에는 핀튜브 열

교환기의 온도 상승이 컸으나 평균 상승 온도가 10℃ 이하로 그 변화는 미

미하였다.

2. 배기 압력은 엔진속도가 낮은 700rpm 과 1,300rpm 의 경우 모든형식의 

열교환기에서 유사한 변화를 나타내지만, 엔진 속도가 증가하여 1,900rpm
이 되면 핀 튜브 열교환기가 배기 압력이 가장 낮으며 판형의 경우는 2배 

이상 증가되었다.

3. 배기 배출물은 판형의 경우 무부하에서는 CO, NOX, Smoke 농도가 모

두 감소되었고 50% 부하까지는 유사한 경향을 나타내지만 100% 부하가 

되면 CO와 Smoke는 매우 증가되고 NOx는 감소되었다.
쉘 앤 튜브의 경우 판형과 유사한 경향을 나타내지만 증가량이 크지 않

았다. 특히 NOx의 배출은 열교환기를 부착하기 전보다 전반적으로 감소되

었다.
핀 튜브의 경우도 CO, CO2는 증가하지만 NO2, NOX, Smoke는 감소하는 

경향을 나타내었다. 엔진 회전 속도에 따른 큰 변화를 보이지 않으며 부하

에 따라 배기 배출물이 증가하거나 감소하였다.

4. 실린더 최대 압력은 700rpm 에서 쉘 앤 튜브 열교환기를 설치한 경우 

배기 압력이 상승하였고 판형 열교환기는 설치 이전과 비슷한 정도를 나타

내었다. 1,300rpm 에서는 판형 열교환기가 배기 압력이 가장 높았으며 

1,900rpm 에서는 쉘 앤 튜브 열교환기가 열교환기를 설치하기 이전에 비하

여 가장 적게 감소하였다.

5. 연료소비율은 저속, 저부하에서는 큰 영향이 없었지만 고부하 영역에

서는 연료소비율이 변화되었으며, 특히 판형의 경우 700rpm 에서는 연료소
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비율이 가장 낮고 1,300rpm 과 1,900rpm 에서는 핀 튜브 열교환기의 연료소

비율이 가장 낮게 나타났다.

6. 열회수를 출력으로 환산하여 엔진 출력에 합해준 총괄 출력은 열교환

기를 설치하여 열을 회수한 경우 모두 증가 되었는데, 전 운전 영역의 평

균으로 판형은 25.4%, 쉘 앤 튜브는 21.9%, 핀 튜브는 26.9% 증가되었다. 

7. 열회수를 고려한 총괄 효율은 판형이 저속에서 부분적으로 좋은 영역

이 존재하지만 1,300rpm 이상에서는 핀 튜브 형식이 가장 높은 값을 나타

냈다.
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제 6 장 결론

본 연구는 배기 열 회수를 위한 열교환기 설치가 엔진에 미치는 영향을 

실험적으로 연구하였으며 그 결과는 다음과 같이 요약된다. 

첫 번째 연구로 배기 열 회수를 위한 열교환기를 배기관에 설치한 경우 

디젤 엔진에 미치는 영향에 관한 연구로 배기관 출구를 10%, 6%, 4% 의 

일정한 비율로 감소시켜 배기 압력, 배기 온도, 배기 배출물, 실린더 압력, 
연료소비율 등을 측정하였다.

기존 배기 출구 면적이 10% 와 6% 로 감소되는 경우, 최대 부하에서 배

기 압력과 일산화탄소 및 스모크 배출량이 소량 증가하지만 엔진 성능에 

큰 영향은 미치지 않았다. 그러나 배기관이 4% 로 감소하게 되는 경우 최

대 부하에서 일산화탄소가 매우 증가하고 배기 압력도 허용 배압의 3배 이

상 높아짐을 확인하였다. 

두 번째 연구로 배기관에 세 가지 형식(판, 쉘 앤 튜브, 핀 튜브)의 열교

환기를 설치하여 엔진에 미치는 영향과 총괄효율을 분석하였다. 
판형의 경우 700rpm 에서 총괄효율 상승이 최대 10% 로 높은 편이지만 

1,900rpm 에서 매우 높은 배기 압력과 동시에 실린더 압력이 낮아졌다. 또

한 연료소비율도 동시에 2% 이상 증가하였다.
쉘 앤 튜브 형식의 경우 엔진에 큰 영향을 미치지 않으나 평균 총괄 효

율 상승이 7% 이하로 열 회수 성능이 낮았다. 
핀 튜브 형식의 경우 전반적으로 배기 배출물이 감소되고 연료소비율의 

변화도 거의 없으며 모든 운전 조건에서 평균 총괄 출력 향상은 26.9%, 평

균 총괄 연비 향상은 8.9% 로 가장 높은 열 회수 성능을 나타내었다.

결론적으로 배기관에 설치되었을 때 엔진에 미치는 영향이 적으며 배기 

열 회수를 포함한 엔진의 총괄 효율 상승률이 가장 높은 열교환기는 핀 튜

브 형식 열교환기로 사료된다.
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