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            초록
          
        

        
          In recent years, the demand for and the technical importance of turbochargers have increased as engineers have been coming up with ways to improve the efficiency and the response of the gasoline engine. In particular, technical interest in ball bearing turbochargers to enhance engine performance, low speed performance, and friction performance has grown. In this study, the performance characteristics and the effect of engine application on ball bearing turbochargers for gasoline engines were investigated. Friction and efficiency performance were evaluated through the gas bench, and the effect on the engine was compared with the performance of the journal bearing mounted turbocharger. Through these studies, the effect of improved frictional performance of ball bearing turbochargers for gasoline engines was presented concretely, as well as the application effects, such as improvements in torque and reactivity in the actual engine.
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      1. 서 론
      최근 자동차의 연비 개선은 가장 중요한 기술적 과제가 되고 있다. 특히, 상대적으로 낮은 효율 성능을 가지는 가솔린엔진의 효율 향상을 위한 터보과급 다운사이징 기술1-4)이 급속히 확대되고 있는 추세이다.

      Arnolds 등1)의 연구에서는 가솔린엔진과 디젤엔진에 터보과급기 장착 시의 효과를 검토하였으며, 터보 과급 적용을 통한 가솔린엔진 다운사이징 시 10 % 이상의 CO2 저감 및 가속성 개선 효과가 있음을 제시한바 있다. 또한 Shahed와 Bauer2)는 퓨얼 컷(Fuel cut), 다운사이징 등이 연료소모에 미치는 영향도 등을 차량 성능 분석을 통하여 검토하였으며, 가솔린엔진의 40 % 다운사이징 시 약 21 %의 연료 소비 저감이 가능함을 제시하였다.

      그러나, 터보과급기 장착 시 저 엔진 회전속도 구간은 배기 에너지 부족으로 터빈동력 제한과 압축기 출력 부족에 의한 반응성 지연인 터보랙 현상이 문제시 되고 있다. 따라서, 최근 터보과급 가솔린 엔진의 저속 성능 및 반응성 개선5)은 중요한 연구과제가 되고 있다.

      일반적으로 터보과급기의 터빈 측에서 발생되는 동력은 압축기로 전달되는 과정에서 회전축계의 마찰을 수반한다. 따라서, 터빈 동력의 효율적 활용을 위해서는 터보과급기 축계, 특히 베어링의 마찰 손실 개선은 매우 중요하며 또한 효과적이다.

      일반적인 양산용 과급기의 경우, 회전축의 지지를 위해 저널베어링(Journal bearing)을 사용하며, 축 방향 힘의 불균형을 보상하기 위해 스러스트베어링(Thrust bearing)을 별도로 사용한다.

      이러한 구조의 베어링 조합은 저널베어링에서의 마찰 손실과 함께, 압축기와 터빈 간 힘의 불균형에서 초래되는 스러스트 베어링의 마찰 손실이 부가되는 특성을 가진다.

      이에 반하여, 최근 관심이 증가되고 있는 볼베어링은 저널베어링과 달리 점접촉에 의한 지지 구조와 별도의 스러스트 베어링이 필요 없기 때문에 마찰 성능 측면에서 상대적으로 우수한 것으로 알려져 있다. 그러나 볼베어링의 점접촉 지지는 상대적으로 높은 응력을 유발하여, 내구성 측면에서 불리한 특성을 가진다.

      상기 취약한 내구성에도 불구하고, 저마찰 성능에 기초 한 볼베어링의 터보과급기 적용과 개선은 지속적으로 증가되는 추세이다. 국외적으로는 이미 1980년대에 가솔린 엔진 반응성 향상을 위해 개발된 볼베어링 터보과급기의 성능 및 내구성에 대한 연구결과가 제시된 바 있으며,6) 대형 디젤엔진 적용 시에도 볼베어링 터보과급의 낮은 마찰 손실이 연료경제성 개선에 효과가 있음이 제시된 바 있다.7) 국내의 경우는, 디젤 차량의 차대동력계 주행 모드 시험을 통하여 볼베어링 터보과급기 적용이 차량의 배기성능에 미치는 영향에 관한 연구결과가 제시8)된 바 있으나, 최근 관심이 증가되고 있는 가솔린 엔진에의 적용효과 및 단품벤치 상 성능 평가 결과 등에 대하여서는 구체적으로 제시된 바 없다.

      이에 본 연구에서는 고성능 가솔린엔진 구현을 위해 개발이 진행 중인 가솔린엔진용 볼베어링 터보과급기의 가스 벤치 상 마찰성능 평가결과와 함께 정상 및 급부하 상태에서의 엔진 실험 결과를 제공하는 동시에 이의 특성 분석을 수행하였다.

      이러한 기본적인 성능 특성의 분석결과는 볼베어링 터보과급기에 대한 이해도를 높임으로서 볼베어링 터보과급기의 설계 및 엔진 매칭을 위한 기초 자료로 활용될 수 있을 것으로 기대한다.

    

    

  
    
      2. 실험 방법
      본 연구에서는 일반적인 저널베어링 장착 과급기와 볼베어링 장착 과급기의 가솔린엔진 상 성능 특성 분석을 위하여, 가스 벤치 상의 마찰 평가 및 엔진 성능 평가 등을 수행하였다. 아래에 실험 방법 및 조건 등에 대하여 자세히 기술하였다.

      
        2.1 대상과급기 및 대상 엔진
        Table 1에 나타낸 제원표와 같이 대상 엔진은 2리터 급의 WGT(Waste Gate Turbocharger)형 터보과급 직분식 가솔린엔진이며, 실험에 사용된 터보과급기는 양산용 저널베어링 과급기와 볼 베어링 장착 시제형 과급기의 두 종류이다.

        
          Table 1 
				
          

          
            Specifications of a test engine and turbochargers
          
          

        

        
          
            
              	Test engine
            

          
          
            	Displacement vol.(l) 
            	1.998
          

          
            	Cylinder No. 
            	4
          

          
            	Type 
            	Turbo-GDI
(Electric controlled WGT)
          

          
            	Max. Power (ps/rpm) 
            	245 ps / 6,000 rpm
          

          
            	Max. Torque (Nm) 
            	350 Nm
          

          
            	Test turbocharger
          

          
            	
            	Base 
            	Proto
          

          
            	Type 
            	E-WGT / Twin scroll
          

          
            	Bearing 
            	Full floating journal bearing 
            	Ball bearing
          

        

        

        볼베어링 적용 과급기의 경우, 축계의 재설계와 일부 제원의 변경이 수반되었으며, 터빈 측 A/R비는 재설계시 약간 증가되어 저속 시의 반응성 개선 효과는 없는 것으로 간주되었다.

      

      
        2.2 가스 벤치 상 성능 평가
        두 가지 터보과급기는 엔진 장착 이전에 가스 벤치 상 효율 및 마찰 성능 평가 등이 수행되었다. 일반적으로 제조사의 과급기 성능 평가는 약 600 °C의 고온 터빈 입구 온도에서 수행되며, 이 경우 과급기 최대 회전속도의 1/2(약 90,000 rpm)이하 구간은 열손실에 의한 왜곡으로 인하여 성능 제시가 불가능 하다. 그러나 실제 엔진 운전은 낮은 과급기 회전속도 조건에서도 이루어지므로, 본 연구에서는 저온 가스 벤치(Cold gas test bench) 실험 방법9,10)을 적용하여, 과급기 제조사 결과의 왜곡 보정과 측정 범위의 확장(최소 50,000 rpm까지)을 수행하였다. 

        아래에는 실험 시 결과로 제시되는 항목의 정의식을 제시하였으며, 식 (1)에는 터빈 효율, 식 (2)에는 터빈 수정 회전속도(Corrected turbine speed) 그리고 식 (3)에는 터빈 입구온도와 압력에 의하여 보정된 터빈 유량률 특성(Reduced mass flow rate) 관계식을 제시하였다.
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where,
ηt : combined turbine efficiency
Pc,correct : corrected compressor power (kW)
Pt,is : isentropic turbine power (kW)
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where,
NT : corrected turbine speed (rpm)
Tt3 : turbine inlet temperature (K)
N : rotational speed (rpm)
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where,
m˙T,reduced : reduced turbine mass flow rate (kg/s K0.5/kPa)
m˙T : turbine mass flow rate (kg/s)
pt3 : turbine inlet pressure (kPa)

        한편 과급기 마찰 평가는 압축기 날개를 모두 제거하여 압축기 출력이 생성되는 않는 Zero power disc11)를 사용한다.

        과급기의 마찰 손실 출력, 압축기 출력, 터빈 출력과 열손실 간의 관계식은 식 (4)와 같이 표현된다. 그러나, Zero power disc의 사용은 압축기 출력을 생성하지 않으며(Pc≈0), 열전달 방지를 위한 각종 유체온도설정과 단열처리는 열손실을 억제(Q˙loss≈0)하므로, 이때의 터빈 출력은 오직 마찰 손실을 극복하기 위하여 사용된다는 가정이 가능하다. 따라서 이때의 관계식은 식 (5)와 같이 제시된다.
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where,
Ploss : power loss (kW)
Pt : turbine power (kW)
Pc : compressor power (kW)
Q˙loss : heat loss (kW)
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        상기의 모든 실험들에서는 과급기 내외부의 열전달에 의한 성능 왜곡을 방지하기 위하여, 외부의 단열처리 그리고 각종 유체의 온도를 가능한 동일하게 유지시키도록 실험 조건을 설정하였다.

        아래의 Table 2와 Photo. 1에는 실험 조건 및 실험에 사용된 실험 장치 사진들을 제시하였다.

        
          Table 2 
				
          

          
            Specifications of a test engine and turbochargers
          
          

        

        
          
            
              	Conditions
              	Test type
            

            
              	Low speed performance (Cold gas test)
              	Friction test (Runaway test1)
            

          
          
            	Compressor inlet temperature (°C) 
            	24
          

          
            	Lubrication oil inlet temperature (°C) 
            	40 
            	40
          

          
            	Oil pressure (bar) 
            	3.5 
            	3.5
          

          
            	Turbine inlet temperature (°C) 
            	40 
            	40
          

          
            	Compressor speed (rpm) 
            	50,60,70,80
(×1,000) 
            	30~120
(×1,000)
          

          
            	Cooling water 
            	None
          

          
            	Insulation treatment 
            	Ceramic wool
          

        

        

        
          
          

          Photo. 1 
				
          

          
            Photographs of test bench and zero power disc
          
          

          

        

      

      
        2.3 엔진 상 성능 평가
        두 가지 시험 과급기를 실험 엔진에 교체 장착하여, 정상 운전 성능 및 과급기 작동 특성을 분석하였으며, 또한 일정 회전속도에서의 급부하 실험을 수행하여 반응성을 조사하였다.

        실험 시 엔진 냉각수 온도는 80 °C를 유지하였으며, 흡입 공기량 측정과 스로틀, 압축기 및 터빈 전후의 압력과 온도 측정, 압축기 회전속도(PicoTune Co.)의 측정을 수행하였다. 압축기 후의 압력 측정은 Kistler사의 고반응 센서를 사용하였으며, 마찬가지로, 터빈 트윈스크롤(Twin scroll)에서의 맥동 현상 검토를 위해 고반응 압력 센서를 기통별 터빈 입구에 장착하였다.

        상기의 센서 신호는 고속 데이터 취득 시스템(Gantner사 Q.bloxx)으로 저장하였다. 급가속 실험시에는 스로틀 신호를 동력계로부터 입력받아 동기화하여, 동력계의 급부하 시작시기와 센서 신호 간의 시간차가 없도록 유의하였다. Fig. 1에는 장치 구성의 개략도를 제시하였다.

        
          
          

          Fig. 1 
				
          

          
            Schematic of engine test system
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 2 
				
          

          
            Examples of data smoothing and various definition for Tip-in tests in constant speed
          
          

          

        

        
          2.3.1 정상상태 엔진 실험
          정상상태의 엔진 실험은 엔진동력계(HT-350, Horiba AC engine dynamometer) 상 주요한 엔진 작동 구간인 1,000 rpm에서 3,500 rpm 범위까지 수행되었으며, 각 회전속도에서 BMEP 1bar부터 최대 토크까지 실험이 수행되었다.

          이때 연료 소모량 및 과급기의 작동 조건 분석을 위한 흡입 공기량, 각부의 온도, 압력 그리고 압축기의 회전속도를 측정하였다.

        

        
          2.3.2 급부하 엔진 실험
          급부하 실험은 Tip-in tests at constant speed12)라 지칭되는 동일 엔진 회전속도 상에서 갑작스러운 스로틀의 전개 시 과급 압력 및 토크의 추종성을 바탕으로 반응성을 평가하는 실험이다.

          응답성 실험은 3가지의 고정 엔진 회전속도(1000, 1500, 2000 rpm) 조건에서 수행되었으며, 최소부하조건에서 0.1초 이내에 흡기 스로틀을 전부하까지 작동시켜 시간에 대한 토크와 과급 압력의 변화를 측정한다. 실험 시 엔진 안정화를 위해 전 부하 지속 및 휴지 기간은 각각 최소 10초 이상으로 설정하였고, 각 회전속도에서 3회 반복 수행하였다.

          응답성 실험 시 압력의 경우, 맥동 파형이 존재하므로, 3회 실험 결과의 평균 및 데이터 Smoothing 처리를 수행하였다.

          실험 결과의 기준으로 사용되는 베이스 엔진의 최대토크와 과급 압력은 스로틀 100 % 작동 후 엔진 작동이 안정화되는 7초에서 12초간의 평균값을 의미하며, 90 % 토크 및 90 % 과급 압력은 최대 토크의 90 % 그리고 그때의 과급 압력을 의미한다.

        

      

    

    

  
    
      3. 실험결과 및 분석
      
        3.1 과급기 효율 및 마찰 손실 평가
        과급기의 가스 벤치 상 성능 특성을 Fig. 3에 제시하였다. 성능 실험 결과는 엔진의 주 운전영역에 해당되는 압축기 회전속도 50,000 rpm에서 142,000 rpm 범위를 위주로 제시하였다. 

        
          
          

          Fig. 3 
				
          

          
            Comparisons of low speed turbine efficiency for test turbochargers
          
          

          

        

        Fig. 3(a)의 터빈 효율은 두 과급기 모두 팽창비 1.5이하에서 급격히 낮아지고 있는 것을 볼 수 있으며, 볼베어링 장착 과급기의 경우, Fig. 3(b)로부터 약 10 % 정도의 효율 개선이 있음을 알 수 있다. 특히, 팽창비가 1.5 이하인 저속, 저 팽창비 구간에서는 이의 차이가 더욱 크게 나타나고 있음을 볼 수 있다.

        한편 이러한 터빈 효율의 차이는 요구되는 압축기 출력에 대한 터빈 팽창비에 차이를 불러오며, Fig. 4에 나타낸 바와 같이, 볼베어링 시제작 과급기의 경우, 좀 더 낮은 터빈 팽창비에서 요구 압축기 출력을 만족시킬 수 있음을 알 수 있다.

        
          
          

          Fig. 4 
				
          

          
            Comparisons of turbine expansion ratio at required compressor power
          
          

          

        

        이는 기존의 연구13)에서 제시된 바와 같이, 터빈 팽창비 감소는 연료 소비 성능의 개선과 연계될 수 있으므로, 시제작 과급기의 경우, 높은 효율과 낮은 팽창비 특성으로부터 좀 더 좋은 연료 소모 특성을 기대할 수 있음을 의미한다.

        한편 Zero power disc를 이용한 마찰 출력 비교 결과는 아래 Fig. 5에 제시하였다. 교정 터빈 회전속도 2,800 rpm에서 68,000 rpm(압축기 회전속도 50,000 rpm ~ 120,000 rpm)의 범위에서 볼베어링 시제작 과급기는 최대 25 %의 마찰 손실 저감이 가능함을 확인할 수 있었으며, 평균적으로는 약 15 % 이상 그리고 1.5 정도의 팽창비 조건(수정 터빈 회전속도 약 6,500 rpm)에서는 약 22 % 정도의 마찰 손실 저감 효과가 제시되었다.

        
          
          

          Fig. 5 
				
          

          
            Comparisons of friction power for test turbochargers
          
          

          

        

      

      
        3.2 End-point 성능 평가
        End point의 측정은 Zero power disc를 이용한 가스 벤치 상 실험을 통하여 평가가 가능하며, 터빈 구동을 위한 최소한의 터빈 입구 조건을 의미한다. 이는 가속성능 분석 및 과급기와 엔진 매칭 검토 등에 활용될 수 있다.11)

        Fig. 6에 제시한 바와 같이, 볼베어링 시제작 과급기의 경우, 좀 더 적은 터빈 입구 유량률 및 팽창비 조건에서 터빈의 구동이 가능함을 확인하였다. 특히, 낮은 터빈 수정 회전속도 조건에서 그 편차가 크게 나타남을 확인할 수 있다.

        
          
          

          Fig. 6 
				
          

          
            Minimum turbine expansion ratio
          
          

          

        

      

      
        3.3 정상상태 엔진 성능 및 작동 특성
        과급기 변경에 따른 전부하 토크 및 연료소비량 측정 결과를 Fig. 7에 제시하였으며, 이때의 과급기의 작동 상태는 Fig. 8에 제시하였다.

        
          
          

          Fig. 7 
				
          

          
            Max torque and BSFC
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 8 
				
          

          
            Turbocharger operation conditions at WOT
          
          

          

        

        Fig. 7에 제시한 전부하 성능의 특성으로는 전반적으로 토크의 증가와 BSFC의 저감 특성이 제시되었다.

        한편 Fig. 8(a)에 제시된 과급기 작동 상태로 부터, 압축기 회전속도는 150,000 rpm 이하의 구간에 존재하고 있음을 볼 수 있으며, 엔진 회전속도 1,500 rpm까지는 웨이스트게이트(Waste gate)에서의 배기유량율의 바이패스는 없는 것을 볼 수 있다.

        한편 이러한 특성에 기인하여, Fig. 8(a)와 (b)에 제시한 바와 같이, 엔진 회전속도 1,500 rpm을 경계로 하여, 그 보다 낮은 1,250 rpm의 경우, 바이패스유량율이 없어 효율이 높은 시제작 과급기 장착 시에 상대적으로 높은 압축기 회전속도와 압축 압력비를 가지고 있음을 볼 수 있다.

        반면에, 바이패스를 통한 과급압 제어가 본격적으로 수행되는 엔진 회전속도 1,500 rpm이상 조건에서는 압축기 회전속도와 압축기의 압축 압력비는 거의 동일하나, 상대적으로 효율이 높은 시제작과급기의 터빈 팽창비가 상대적으로 낮으며, 팽창비는 대부분 1.8이하에 있음을 알 수 있다. 

        한편 이때 Fig. 8(a)에서 보이듯이 엔진의 과급압 제어에 따라 효율이 높은 시제작과급기는 잉여 출력의 제어를 위해 바이패스비율이 증가되는 것을 볼 수 있다.

        이로부터 엔진 회전속도 1,500 rpm을 기준으로 그 이하의 경우는 과급 압력 상승 그리고 그 이상의 경우는 터빈 팽창비의 저감 등이 토크 및 BSFC 등 전부하 성능 변화의 주된 원인인 것으로 추정된다.

        또한 Fig. 3의 벤치 상 과급기 성능 평가 결과와 엔진 실험에서의 팽창비 범위를 토대로, 과급기 저속 성능 개선과 볼베어링에 의한 성능 개선 효과가 특히 엔진의 저속 성능 개선에 매우 중요함을 알 수 있다.

        한편 동일 엔진 회전속도에서의 토크 증가 시, Fig. 9에 제시된 바와 같이, BMEP 8 ~ 10 bar의 자연급기 한계 조건을 벗어나면서 과급압력은 급격히 증가되고 있음을 볼 수 있으며, 이에 따라 과급기의 활성화는 BMEP 10 bar 이상에서 고찰되어야 함을 알 수 있다.

        
          
          

          Fig. 9 
				
          

          
            Compression ratio according to BMEP
          
          

          

        

      

      
        3.4 배기 맥동 특성
        본 연구에 사용된 터보과급기는 배기 맥동의 효율적 활용을 위한 트윈스크롤형식의 배기관 구조를 가진다. 이러한 구조는 맥동 특성에 따른 터빈 효율 특성의 변화로 인하여, 정상상태의 효율 특성을 바탕으로 한 실제 엔진에서의 작동 특성 분석에 한계를 가진다. 

        따라서, 배기 맥동이 영향을 미치는 대략적 상황을 검토하였으며, BMEP 14 bar의 과급기 활성화 조건에서의 배기 맥동의 측정 결과를 아래의 Fig. 10에 제시하였다. 그림에서 제시된 바와 같이, 엔진 회전속도 1,500 rpm의 경우, 두 개 배기관 내의 맥동은 중복 특성을 제시하고 있으나, 3,000 rpm의 경우, 기통간 배기 맥동의 중복 현상은 나타나고 있지 않는 특성을 제시하였다. 

        
          
          

          Fig. 10 
				
          

          
            Pressure pulsation at turbine inlet at different engine speed (Base engine, Torque=224 Nm(BMEP=14 bar))
          
          

          

        

        이로부터, 저속 엔진 구간의 경우, 볼베어링에 의한 성능 개선뿐 아닌, 배기 맥동에 의한 성능 간섭 및 개선 또한 상대적으로 큰 특징이 있음을 확인할 수 있다.

      

      
        3.5 응답성 평가
        고정 회전속도에서의 급부하 응답성 실험 시의 토크 및 과급 압력의 발달은 Fig. 11에 제시하였으며, 반응시간 저감율은 Table 3에 정리하여 제시하였다.

        
          
          

          Fig. 11 
				
          

          
            Response test results (Tip-in test in constant speed)
          
          

          

        

        
          Table 3 
				
          

          
            Delay time reduction rate
          
          

        

        
          
            
              	Engine speed
              	WOT (100 %)
              	90 % of WOT
            

            
              	Torque
              	Boost
              	Torque
              	Boost
            

          
          
            	rpm 
            	Delay time reduction rate :
(Base-Proto)/Base (%)
          

          
            	1,000
            	59
            	59
            	23
            	27
          

          
            	1,500
            	48
            	52
            	28
            	36
          

          
            	2,000
            	24
            	49
            	16
            	25
          

        

        

        Fig. 11에 제시한 바와 같이, 스로틀이 100 % 이후 BMEP 8 bar 부근까지의 약 0.6초 동안은 모두 동일한 반응 토크 증가 속도를 나타내고 있으며, 이후 엔진의 회전속도가 빨라짐에 따라, 토크 및 과급 압력 모두 응답성이 빨라지는 특징이 제시되었다. 

        또한 시제작 과급기 장착 시에 응답성이 개선되는 결과를 나타내었다. 

        최대 토크 기준 발생 엔진 회전속도인 1,500 rpm을 기준으로 최대토크 도달 시의 지연시간은 약 48 % 그리고 과급 압력 지연은 약 52 % 정도 저감되는 결과를 제시하였다.14)

        실제 볼베어링 과급기의 양산 등을 위해서는 서론에 제시한 바와 같이 내구성에 대한 추가적인 검토가 필요하며, 특히, 오일유량율의 매칭은 우선적으로 추진되어야 기술 검토 항목이다.

        기존의 연구논문15)에서는 과도한 오일 유량율은 과 냉각에 의한 마찰 손실의 증가, 과소한 오일유량율은 내구성의 악화를 유발하고 있음을 제시한 바 있다. 따라서, 본 연구를 통한 볼베어링 터보과급기의 기본성능 분석과 함께 향후 효율 성능과 내구성의 최적조합을 위한 오일 유량율 매칭의 추가적인 연구 수행을 추진하고자 한다.

      

    

    

  
    
      4. 결 론
      본 연구에서는 터보과급 가솔린 엔진용 볼베어링 Twin-scroll WGT의 성능 및 엔진 적용 실험 결과를 제공하였으며, 아래에 결과를 정리하였다.

      
        	1) 과급기 시험 벤치의 성능 실험 결과 Full floating journal bearing 대비 Ball bearing 장착 과급기의 경우, 팽창비 1.5를 기준으로 터빈 효율은 약 10 % 개선 그리고 마찰손실은 약 22 % 정도 저감되었다. 한편 효율 개선에 따라 요구 압축기 출력에 대한 터빈 팽창비의 저감 특성이 제시되었다.


        	2) 엔진 전부하 특성으로는 Ball bearing WGT 장착 시, Full floating journal bearing WGT 장착 시에 비하여, 엔진 회전속도 1,000 rpm에서 4,000 rpm까지의 대부분 조건에서 최대 토크 증가가 관찰되었으며, 엔진속도 1,500 rpm 이하의 경우는 과급 압력 증가 그리고 1,500 rpm 이상의 경우에서는 터빈 팽창비 저감이 토크 성능 변화에 기여한 것으로 추정되었다.


        	3) 엔진의 대부분 운전조건에서 과급기 회전속도는 150,000 rpm 이하의 중저속 구간에 존재하고 있었으며, 엔진 회전수 1,500 rpm 이하의 경우, 웨이스트 게이트를 통과하는 바이패스는 없으며, 회전속도의 증가에 따라 바이패스율은 증가하는 특성을 제시하였다.


        	4) 과급기의 활성은 엔진 BMEP 8 ~ 10 bar 사이에 시작되어, 이후 과급 압력은 증가하는 특성을 제시하였으며, 배기 맥동은 낮은 엔진 회전속도에서 상대적으로 크게 나타나는 경향을 제시하였다.


        	5) 엔진 적용 시의 반응성은 일정 회전속도(1000, 1,500, 2,000 rpm)에서의 급부하 실험을 통하여 수행되었으며, 모든 회전속도 및 과급기 조건에서 100 % 스로틀 열림 후 약 0.6초(BMEP 8bar 부근)까지는 동일한 반응속도를 제시하였으며, 이후 엔진 회전속도별 그리고 장착 과급기 별로 반응성에 차이를 제시하였다.


        	6) Ball bearing WGT 장착의 경우, Full floating journal bearing WGT 장착 시 대비 약 50 % 정도(1,500 rpm, 최대 토크 및 과급압력 도달 기준)의 반응 시간 저감 성능을 제시하였다.


      

    

    

  
    
      Nomenclature
      
        
          	
          	
        

        
          	
            m˙T,reduced : 
          
          	
            reduced turbine mass flow rate (kg/s K0.5/kPa)
          
        

        
          	
            mT˙ : 
          
          	
            turbine mass flow rate (kg/s)
          
        

        
          	
            NT : 
          
          	
            corrected turbine speed (rpm)
          
        

        
          	
            N : 
          
          	
            rotational speed (rpm)
          
        

        
          	
            Pc : 
          
          	
            compressor power (kW)
          
        

        
          	
            Pc,correct : 
          
          	
            corrected compressor power (kW)
          
        

        
          	
            Ploss : 
          
          	
            power loss (kW)
          
        

        
          	
            Pt : 
          
          	
            turbine power (kW)
          
        

        
          	
            Ot,is : 
          
          	
            isentropic turbine power (kW)
          
        

        
          	
            pt3 : 
          
          	
            turbine inlet pressure
          
        

        
          	
            Q˙loss : 
          
          	
            heat loss (kW)
          
        

        
          	
            Tt3 : 
          
          	
            turbine inlet temperature (K)
          
        

        
          	
            ηt : 
          
          	
            combined turbine efficiency
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