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Abstract : One of the major engine thermal management system(TMS) strategies for improving fuel economy is to 
operate the engine in high temperatures. Therefore, this work performed a numerical and experimental study to examine 
the effect of several different STOs(Starting Temperature of Opening) of wax-thermostat, ranging from 85 °C to 105 °C, 
of gasoline engine on fuel economy and emission characteristics. In this study, a gasoline car equipped with wax- 
thermostat was tested and simulated under FTP-75 and HWFET mode. CRUISE MTM was used to simulate vehicle 
dynamics, transient engine performance and TMS. The test results showed fuel savings for both drive cycles due to 
higher STO of 100 °C, which is slightly worse than that of 90 °C and amounts between 0.34 and 0.475 %. These 
controversial results are attributed to experimental errors and uncertainty. The computational results for three STOs, 85 
°C, 95 °C and 105 °C, showed that fuel savings attributed to the application of higher STOs of 95 °C and 105 °C are 
relatively small and range from 0.306 to 0.363 %. It is also found that the amount of HC and CO emissions from the 
tailpipe tends to decrease with higher engine coolant temperature because of faster catalyst light-off and improved 
combustion.

Key words : Vehicle thermal management system(VTMS: 차량 열관리 시스템), Coolant(냉각수), Thermostat(수온
조절기), STO(개변온도), Fuel consumption(FC: 연료소비율), System level vehicle model(시스템레벨 차량모델)

1. 서 론1)

전 세계적으로 지속가능에너지의 사용과 환경보

호에 대한 관심과 규제가 날로 높아지고 있어 자동

차산업의 동력전달장치분야의 혁신적인 기술개발
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이 그 어느 때보다 절실한 상황이다. 그 중 엔진 열
관리의 최적화 기술은 연비향상 및 배출가스 저감

을 동시에 이룰 수 있는 핵심기술로 평가받고 있

다.1,2) 특히, 가솔린 엔진의 경우는 최근들어 다운사
이징 및 다운스피딩 기술을 과급기 기술과 접목한 

TGDI(Turbo-Gasoline Direct Injection)엔진의 시장점
유율이 급격이 높아지고 있는 상황이다.3) 그러나 이
러한 기술은 엔진의 소형화 및 저연비기술을 실현
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하였지만, LET(Low End Torque)영역 및 중고부하의 
운전이 빈번하게 되어 노킹이나 LSPI(Low Speed 
Pre-Ignition)으로 인한 문제점과 한계가 존재한다.4) 
이러한 문제점들을 해결할 수 있는 기술이 냉각수

온제어기술이며 따라서 최근 분리냉각(Split-cooling),5) 
가변냉각수온제어,6) 전자식 냉각펌프,7) 전자식 수
온조절기8) 등과 같은 기술들이 엔진에 적용되고 있다.
이러한 기술들의 공통적인 전략은 엔진의 냉각수

온을 높게 유지하여 운용함으로써 FMEP(Friction 
Mean Effective Pressure)를 낮게 유지하는 것이다. 
최근연구

6) 결과에 따르면 전자식 유동제어밸브를 
2003년식 혼다 인사이트(기계식워터펌프+기계식 
수온조절기)에 적용하여 운전조건에 따른 최적냉
각수온(90 °C ~ 110 °C)을 맵제어를 수행하여 NEDC
와 US06_HWY 모드에 적용하여 상용소프트웨어인 
Advisor와 Matlab을 사용하여 수치해석을 하였다. 
해석결과, NEDC 모드의 경우, 1.4 %의 연비상승효
과를 볼 수 있었으며 US06_HWY 주행모드의 경우
의 연비효과는 극히 미미하였다. 또한 Banjac 등9)

은 

1.6l TGDI엔진에 전자식 워터펌프를 적용하여 저속 
저부하영역에서 높은 냉각수온을 유지하여 JC08모
드 및 Artemis Mortorway 150 km/h 사이클에서 상용 
프로그램인 CRUISETM

코드와 사용자개발 프로그램

을 연계 해석한 결과 각각 0.75 %, 1.1 %의 연비상승
효과를 얻을 수 있었다고 보고하였다. Liu 등8)

은 최

적냉각수온 맵을 기반으로 제어되는 전자식수온조

절기를 2.0리터급 디젤 SUV차량에 적용하여 NEDC
모드에서 상용프로그램인 GT-SUITETM

를 사용하여 

해석한 연구결과, 기존의 왁스형 수온조절기에 비
해 연비향상 효과는 0.225 % ~ 0.312 %로 보고되었
다. 이러한 냉각수온의 고온유지 전략은 저속 저부
하 운전영역에서 큰 효과를 발휘하는 것으로 알려

져있으며
10) 엔진 내에 열점(Hot spot) 발생을 억제하

기 위하여 최적 유각유량 설정 역시 중요 설계인자

이다. 그러나 전부하 영역에서의 냉각수온변화에 
따른 연구에 따르면 냉각수온의 증가에 따라 흡입

공기량 저하가 발생하고 따라서 출력저하와 함께 

노킹발생의 위험이 존재하는 것으로 알려져 있

다.11,12)

지금까지 냉각수온변화에 따른 연비효과에 대한 

연구는 대부분 전자식 워터펌프9) 또는 전자식 유량
제어밸브

8)
에 대하여 엔진 및 차량에 대하여 수치해

석적으로 연구가 되었다. 그러나 왁스형 수온조절
기를 장착한 가솔린 차량에 대한 시스템레벨에서의 

개변온도 변화에 따른 냉각수온이 차량의 연비 및 

배기에 미치는 영향에 관한 연구는 매우 미미한 실

정이다.13)

따라서 본 연구에서는 최신 개발된 가솔린엔진의 

냉각수온변화가 차량의 연비 및 배기에 미치는 영

향을 연구하기 위하여 왁스형 수온조절기의 개변온

도를 변화시켜 FTP-75모드 및 HWFET모드에서 개
변온도 90 °C와 100 °C의 수온조절기에 대하여 시험
평가를 수행하였다. 또한 수온조절기의 개변온도가 
냉각유로 주요부위에서의 냉각수온의 비정상적 온

도거동을 분석하기 위하여 수온조절기 및 라디에이

터의 입,출구 그리고 엔진오일 팬에서의 온도를 측
정하였다. 또한 차량시스템레벨에서 냉각수온변화
가 TMS의 성능 및 차량의 연비에 미치는 영향을 해
석적으로 분석하기 위하여 차량 동력학, 엔진의 비
정상적 성능해석 그리고 열관리시스템을 통합적으

로 고려할 수 있는 수치모델을 개발하였다. 이를 사
용하여 냉각수온이 엔진 윤활성능에 미치는 영향 

및 이의 연비효과를 정량적으로 상세히 분석할 수 

있었다.

2. 시험장치 및 방법

2.1 시험대상

2.1.1 시험차량

본 연구의 시험을 위하여 사용된 차량은 ‘C’사의 
2.4 L급 MPI 가솔린엔진을 장착한 가솔린 SUV 이
다. 기타 상세한 제원은 Table 1에 나타내었다.

Table 1 Specifications of the test vehicle
Fuel delivery Port injection
Displacement 2,360 cm3 / 143.7 in3

Bore/Stroke 88 mm/97 mm
Compression standard 10.1:1
Max. power (ps/rpm) 177/6,400

Max. torque (kg.m/rpm) 23.4/3,900
Fuel consumption (km/l) 10.1 km/L
City / Highway combined 8.5 / 13.4 km/l
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2.1.2 수온조절기

본 연구에서는 시험대상 차량에 개변온도가 90 
°C와 100 °C로 설정된 2가지 왁스를 사용한 수온조
절기를 엔진에 장착하여 시험을 수행하였다. 본 연
구에 사용된 수온조절기는 왁스의 온도에 따른 팽

창력을 이용하여 밸브를 제어하며 감온성을 높이기 

위하여 Cu를 200 % 혼합하였다. 수온조절기의 최대
양정은 90 °C개변의 경우 8.83 mm이며 100 °C개변
의 경우는 8.5 mm이다. Fig. 1에 특성검사기에서 시
험한 냉각수온에 따른 수온조절기의 양정변화곡선

을 나타내었다.

Fig. 1 Thermostat lift curve for various coolant temperature 

2.2 시험장치 및 방법

2.2.1 측정장치

본 시험을 위하여 자동차에 실제도로 조건과 동

일하게 부하를 가해주는 차대동력계가 사용되었다. 
차대동력계는 자동차가 실제도로를 주행할 때 발생

하는 주행상황을 대표화한 실측 주행모드를 사용하

여 주행할 수 있도록 자동차에 부하를 가해주는 장

치로서 시험에 사용한 차대동력계는 AVL사의 48" 
compact(4WD : 150kW + 150kW) AC동력계이며 관
성중량(Inertia weight)와 동력흡수계(Power absorp-
tion unit), 제어기(AVL PUMA Open HW&SW : ver. 
1.5.3)로 구성되어 있다.
배출가스 측정장치는 AVL I60 가스분석기를 사

용하였으며 이는 자동차의 배출가스 중 CO, HC, 
CO2를 분석할 수 있는 장비이다. 배출가스는 정용
량 시료채취장치에서 희석되어 일부를 포집백에 포

Fig. 2 Chassis dynamometer system

집한 후 각 분석기에서 농도를 분석한다. 각 분석된 
농도는 중량단위로 환산되고 각 모드의 주행단위로 

나누어 거리당 배출량(g/mile)으로 최종 결과를 표
시한다. 배출가스 샘플링은 촉매변환기 전 후단과 
배기구 끝단에서 각각 측정하였다. Fig. 2에 본 연구
에서 사용된 차량을 시험하는 차대동력계 시스템을 

도식화하여 나타내었다.

2.2.2 연비측정법

연비측정을 위해 사용된 모드는 FTP-75 및 
HWFET모드12,14)이며 대기온도 조건 및 기타 외기 

시험조건은 국내연비시험법(국토교통부고시 제2015- 
221호)을 준수하였다. 시험은 개변온도 90 °C와 100 
°C의 각 경우마다 2회씩 실시하였다. 연비는 배출가
스 측정장치로 측정된 CO, HC, CO2의 결과를 카본 

밸런스법
17)
으로 계산하였다.

2.2.3 수온조절기 성능비교시험

실도로 주행 시 나타나는 수온조절기의 개변온도

변화에 따른 냉각계의 주요부위에서의 온도변화를 

분석하기 위하여 총 5곳의 위치에 온도센서를 장착
하여 냉각수의 온도거동을 측정하였고 냉각팬 커넥

터에 아날로그 전압을 제어기를 통하여 수집하여 

냉각팬의 작동 유무를 확인하였다. Fig. 3에 센서장
착 위치 및 수온조절기의 위치를 상세히 나타내었

다. 대상엔진은 냉각수온조절은 출구제어시스템을 
적용하였다.
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Fig. 3 Schematic diagram of cooling system and locations of 
sensors

3. 시험결과 및 고찰

3.1 시험조건 별 냉각수온 거동특성

각 시험모드별 냉각수온의 거동특성을 파악하기 

위하여 개변온도 100 °C의 수온조절기를 장착한 경
우의 주요 냉각계 위치에서의 비정상 온도거동특성

을 Fig. 4에 나타내었다. 먼저 Fig. 4(a)에 나타낸 
FTP-75모드에서의 각 부위별 온도거동특성을 분석
하면, 냉시동 구간(1번)에서는 냉각수 출구의 온도
와 엔진오일의 온도는 엔진이 웜업되면서 선형적으

로 증가하고 있으며 웜업구간 마지막(500s)에 도달
하여 수온조절기의 개변이 시작됨을 확인 할 수 있

다. 이후 시내주행구간(2번)에 접어들면서 냉각수 
열용량과 수온조절기의 양정변동으로 인하여 엔진 

출구온도의 헌팅(Hunting)이 한동안 유지되다가 구
간말기에 이르러 헌팅진폭이 감쇄되어 안정화되고 

있음을 보여준다. 이 기간 중 라디에이터 출구에서
의 냉각수의 온도는 매우 큰 진폭을 보이고 있으며 

이는 수온조절기 출구에서의 양정변화에 따른 라디

에이터로의 유량변동에 기인한 것이다. 이후 600초 
동안의 휴지기를 지난 후 웜업 후 구간(4번)에서는 
엔진의 재시동 후 다시 수온조절기가 바로 작동하

며 따라서 엔진출구 온도가 헌팅하기 시작한다. 이 
후 구간 중간에서 냉각팬이 약 40초 동안 작동하고 
있음을 확인할 수 있다. Fig. 4(b)는 HWFET 모드 주
행 시 나타나는 냉각계 주요부위에서의 비정상 온

도거동을 나타내었다. 이 모드의 경우는 대부분이 
중고속 중저부하 영역이다. 웜업 주행구간(1번) 초
기에 수온조절기는 개변되어 엔진 냉각수출구의 온

도는 헌팅되고 있으며 이의 진폭은 빠르게 감쇄되

어 400초 이후에는 ±10 °C 대역에서 헌팅되고 있다. 
이 구간에서는 연소실에서 많은 열유속이 냉각수나 

윤활유로 공급되므로 윤활유온도는 빠르게 상승하

여 일정 온도로 수렴되고 있음을 확인할 수 있다. 그
리고 구간 초기에 라디에이터 출구온도의 진폭은 

매우 크게 나타나는데 이는 이 기간동안 수온조절

기 출구에서의 큰 양정변화로 인한 통과유량변화에 

기인한 것이다. 이러한 라디에이터 출구에서의 큰 
진폭은 냉각팬이 구동됨에 따라 매우 크게 감쇄되

고 있음을 볼 수 있다. 이후 구간(2번)에서는 엔진 냉

(a) FTP-75 mode

(b) HWFET mode
Fig. 4 Transient coolant temperature profiles for various 

locations of engine TMS
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Table 2 Test results of fuel consumption and emissions under FTP-75 mode for different STO

STO / Test mode CO2

(g/mil)
CO

(g/mil)
NOX

(g/mil)
HC

(g/mil)
CH4

(g/mil)
NMHC
(g/mil)

THC
(g/mil)

FC
(mil/g)

100 °C
FTP (1st) 354.859 1.16668 0.01085 0.02128 0.00683 0.01452 0.04263 24.878
FTP (2nd) 353.077 1.17780 0.01680 0.02172 0.00664 0.01515 0.04351 24.997

Avg. 353.968 1.17224 0.01383 0.02150 0.00674 0.01484 0.04307 24.937

90 °C
FTP (1st) 353.627 1.26940 0.01292 0.02179 0.00738 0.01447 0.04364 24.948
FTP (2nd) 351.611 1.19406 0.01292 0.02709 0.00838 0.01880 0.05427 25.098

Avg. 352.619 1.23173 0.01292 0.02444 0.00788 0.01663 0.04895 25.023

Table 3 Test results of fuel consumption and emissions under HWFET mode for different STO

STO / Test mode CO2

(g/mil)
CO

(g/mil)
NOX

(g/mil)
HC

(g/mil)
CH4

(g/mil)
NMHC
(g/mil)

THC
(g/mil)

FC
(mil/g)

100 °C
HWFET (1st) 211.624 0.865640 0.00689 0.00684 0.00295 0.00392 0.01371 41.660
HWFET (2nd) 209.552 0.859810 0.00716 0.00689 0.00265 0.00426 0.01380 42.071

Avg. 210.588 0.862725 0.00703 0.00687 0.00280 0.00409 0.01376 41.866

90 °C
HWFET (1st) 209.280 0.887720 0.00373 0.00903 0.00434 0.00472 0.01809 42.115
HWFET (2nd) 209.433 1.09133 0.00647 0.01613 0.00667 0.00952 0.03232 42.017

Avg. 209.356 0.98952 0.00510 0.01258 0.00550 0.00712 0.02520 42.066

(a) FTP-75 mode

(b) HWFET mode
Fig. 5 Transient coolant temperature profiles at engine 

coolant outlet for two different STO

각수 출구 및 수온조절기 출구에서의 냉각수온 헌

팅의 진폭이 안정화되고 있다.
Fig. 5에 각 시험모드별로 엔진의 냉각수 출구에

서의 시간에 따른 온도변화를 각 개구온도 별로 나

타내었다. Fig. 5(a)의 FTP-75와 HWFET 모드 공통
적으로 냉각수 출구의 온도는 개구시기에 도달하기 

전까지는 거의 동일한 온도구배로 상승하고 있음을 

볼 수 있으며 개구가 시작된 이후로는 각 개구온도 

별로 약 10 °C의 온도차이를 보이며 냉각수온 선도
가 형성되어져 있음을 확인할 수 있다. 따라서 본 연
구의 결과로부터 엔진의 목표 운전 냉각수온을 수

온조절기의 개변온도를 변화시켜 얻을 수 있음을 

확인할 수 있다.

3.2 시험조건 별 연비 및 배기 측정 결과

3.2.1 FTP-75 mode
두가지 개변온도의 수온조절기를 차량에 장착하

고 FTP-75모드 주행시험을 수행하여 연료소비량 및 
배출가스를 분석하여 Table 2에 요약하여 나타내었다. 
각 경우의 시험은 2회씩 수행하였다. 이 모드의 경
우 2회 실험의 평균연료소비율은 개변온도 100 °C
의 경우가 90 °C의 경우보다 0.34 % 높게 나타났다. 
이는 예상과 반대의 결과가 나온 것으로 높은 온도

의 냉각수가 엔진 내의 유체윤활의 마찰손실을 저

감시키고 동시에 펌핑손실을 줄임으로 인하여 연비

효율이 상승한다는 기대와 반대의 결과를 보이고 

있다. 이는 엔진의 냉각수온의 변화에 따른 COV의 
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변화 및 연비측정 오차의 변동폭이 유체윤활에서의 

마찰저감으로 인한 이득보다 크기 때문에 발생하는 

현상이라고 생각되어진다. 따라서 정확히 냉각수온 
상승에 따른 윤활유 점성저하 이득을 확인하기 위

해서는 고정도의 수치해석모델 개발이 필요하다고 

생각된다.
배출가스의 경우는 개변온도 100 °C의 경우가 CO 

및 HC의 배출이 평균적으로 90 °C 경우보다 각각 
4.83 %, 12 % 감소되는 것을 알 수 있다. 이는 높은 
연소실의 온도로 인한 연소효율향상과 연소속도 저

하에 따라 연소 기간이 늘어서 배기가스 온도가 상

승하고 배기행정 중의 연소실 내 및 배기구에서의 

산화반응이 촉진되기 때문으로 사료된다. 특히 배
기가스 온도의 상승으로 인한 촉매변환기의 활성화

기산 단축이 CO와 HC의 배출량 감소에 크게 기여
하고 있는 것을 확인할 수 있다.

NOx 배출량의 경우, 90 °C 대비 100 °C의 경우가 
평균 7 % 많게 배출되는 것으로 나타났다.

3.2.2 HWFET mode
고속도로주행모드의 경우는, 고속으로 정상상태 

주행하는 것이 특징이다.
연료소비율의 경우, FTP-75모드에서와 유사하게 

개변온도 100 °C의 경우가 90 °C의 경우보다 0.475 % 
높게 나타났다.

CO 및 HC의 경우는 100 °C 개변온도의 경우가 90 °C
에 비해 각각 12.8 %, 45.4 %의 배출가스 저감효과를 
보였다.
그러나 NOx의 경우는 100 °C 개변온도의 경우가 

90 °C에 비해 37.8 % 높은 배출을 보이는데 이는 연
소실 온도상승에 기인한다고 생각되어진다.

4. 해석모델 및 수치해석

4.1 차량 시스템레벨 해석모델

냉각수온과 같이 차량의 열관리시스템의 최적설

계를 위해서는 차량의 구동계, 엔진성능, 엔진블록
에서의 열전달, 엔진의 흡배기유로, 엔진열관리시
스템, 전자제어등을 통합적으로 해석할 수 있는 수
치모델개발이 필요하다. 본 연구에서는 AVL에서 
개발한 CRUISE MTM을 사용하여 1.4liter Turbo-MPI
엔진을 장착한 차량레벨에서의 해석모델을 구성하

였다. Fig. 6에 CRUISE MTM으로 모델링된 해당 엔

진의 흡배기 영역과 엔진의 고체영역 안에서의 열

전달 회로(긴파선 점선 안)를 표시하였다.

4.1.1 차량 및 구동계 모델

차량모델은 공력특성과 종방향 차량동력학 해석

을 수행한다. 기계적 구동계 모델은 기어박스, 변속
기, 클러치, 타이어 및 브레이크의 라이브러리로 구
성되어진다. 운전자모델은 가속 및 제동 페달과 클
러치페달을 조절하며, 수동 변속기 기어박스에 대
한 적정 기어 단을 선택한다. 따라서 운전자모델은 
현재 실제 차량주행속도와 주어진 연비주행모드의 

속도와의 차이를 알아내어 목표속도를 만족할 수 

있도록 적절히 조정한다.

4.1.2 엔진모델(엔진블록모델)

엔진 및 실린더 블록 영역은 Fig. 6에서 긴파선 점선
으로 나타내었다. 본 연구에서 사용된 엔진모델은 
실린더 내에서 일어나는 모든 현상, 즉 열, 물질전달 
및 피스톤으로 전달되는 도시일의 발생을 모델링하

였다. 엔진의 토크는 마찰을 고려한 실린더의 도시
일을 이용하여 계산하였다. 흡배기유동은 Filling and 
emptying 모델14)을 적용하였으며 흡배기 포트에서

의 질량유량은 압축성 오리피스방정식을 사용하였

다. MPI 가솔린엔진의 연소는 Wiebe 함수14)를 이용

하여 계산하였다. 연소실에서 실린더 벽면으로의 
열전달과 흡배기 포트에서의 열전달은 Woshini 방
정식15)을 사용하였다. 따라서 엔진모델은 운전 중 
각 시간단계에서 실린더 내부 및 플레넘에서의 물

질전달, 압력 그리고 온도를 예측할 수 있다.
엔진에서 일어나는 주요현상 중 하나는 베어링 

및 피스톤 스커트와 링, 라이너 등에서 일어나는 마
찰이다. 본 연구와 같이 냉각수의 온도유지가 연비
에 미치는 영향을 연구하기 위해서는 엔진에서 일

어나는 마찰로 인한 FMEP 변화가 정확히 계산되어
야 한다. FMEP는 실험적으로 구한 각 운전조건에 
따른 FMEP 맵을 사용할 수 있지만, 본 연구에서는 
냉각수온에 따른 FMEP변화를 예측하여야 하므로 
Patton, Nitschke, Heywood의 Model16)

을 사용하였다. 
이 모델은 엔진에서 일어나는 경계, 혼합, 유체윤활
영역을 모두 효과적으로 계산 할 수 있다.17)
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Fig. 6 Topology of the 1.4 l TGDI engine

4.1.3 엔진 흡배기 모델

엔진의 흡배기 영역은 Fig. 6에 점선과 긴파선 박
스로 각각 나타내었다. 엔진의 흡배기 유로는 흡배
기 매니홀드, 공기청정기, 압축기, EGR 쿨러, 스로
틀밸브, 터빈과 인터쿨러 등과 같은 요소별 단계로 
이산화되었으며 각각의 요소들은 평균값 모델

(Mean value approach)14)
을 사용하여 표현하였다.

4.1.4 엔진 열관리 모델

엔진시스템의 열관리영역은 연소에 의한 열발생

과 엔진 내부의 습동부 및 과급기에서의 마찰열에 

대한 히트싱크로 작용한다. 엔진열관리 영역은 액
체와 액체 유동과 그와 관련된 열전달 요소, 고체구
조요소 그리고 흡배기관로에 대한 대류열전달요소

로 구성되어 있다.
액체유동 연결시스템은 펌프, 밸브, 이음부, 관, 

유체열교환기와 대류열전달 요소(대류열전달이 발
생하는 요소)들로 구성되어진다. 유체열교환기 및 
대류열전달 요소들은 고체구조물과의 열전달에 관

여하므로 유체 및 고체구조간의 연계를 담당한다. 
고체구조요소들은 집중질량(Lumped mass)들로 표
현되어지며 다양한 고체구조형상과 집중질량들 간

의 전도 열전달을 계산하는데 사용되어진다. 이 집

중열량법(Lumped thermal mass)은 Bi수가 0.1보다 
작을 때 유효

18)
하며 따라서 집중질량은 이 조건이 

만족할 수 있도록 분할해야 한다. 본 연구의 경우, 
Fig. 6의 긴파선 점선으로 나타낸 것과 같은 4기통 
엔진을 모델링 하는데 60개 이상의 집중질량이 사
용되었다.
각 집중질량의 온도는 에너지보존법칙에 따라 아

래와 같이 계산되어진다.

dt

dT
m·cp

qi  (1)

여기서 m은 질량, cp는 각 집중질량의 정압비열, 
T는 온도, qi는 집중질량을 통과하는 열량을 의미한

다. 집중열량, i 요소에서의 전도 열전달량은 아래와 
같이 계산되어진다.

q condi 

kn

dn
km

dm
Rc

ATn Tm
 (2)

여기서, A는 집중질량간의 접촉면적, d는 무게중
심으로부터 접촉표면까지의 거리, k는 집중질량의 
열전도계수이며 Rc는 접촉열저항을 의미한다.
고체구조요소들은 대류열전달요소들을 통하여 
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Fig. 7 Thermal management topology for the coolant circuits including heat transfer through the solid structure of the cylinder block

엔진영역과 상호작용을 한다. 추가적으로, 대류열
전달요소들은 탑승부와 같은 주위영역과의 열전달

을 모델링하는데 사용되어진다. 대류열전달 요소들
은 엔진영역과 엔진열관리(냉각회로)영역간의 열
교환을 표현한다. 이러한 모델체계는 연소실로부터 
대류열전달요소 및 집중질량 요소들을 통한 냉각수 

및 오일회로 또는 외부로의 열전달을 계산하는데 

적용되어진다. Fig. 7에 엔진의 냉각수회로도를 나
타내었는데 상단의 박스 안이 이러한 상호작용이 

일어나는 영역이다.
대류열전달요소에서는 아래와 같은 무차원 열전

달모델을 적용한다.

q convi  hATTw h D

Nu·kw  (3)

여기서 A는 대류열전달요소의 표면적, h는 대류
열전달계수, Tw는 전도열전달계수, D는 수력직경, 
Nu는 Nusselt수를 의미한다. 관내에서의 대류열전
달계수는 층류인 경우는 Sieder-Tate의 실험식18)을 

사용하였고 난류인 경우는 Gnielinski의 실험식18)
을 

사용하였다. 집중질량간의 대류열전달 계산을 위해
서는 Dittus-Boelter의 상관식18)을 적용하였다.
이러한 수치모델링을 통하여 연소실과 피스톤, 

라이너 그리고 헤드로의 열전달을 효과적으로 고려

할 수 있으며
19) 냉각수와 오일회로 간의 열전달을 

고려할 수 있다. 또한 엔진블록 구조물 및 엔진 열관
리 영역안의 유체들의 열용량을 적절히 고려할 수 

있다. 
Fig. 7에 나타난 냉각수요로 내 엔진열관리영역

의 유체들은 비압축성 비등온조건으로 고려하였다. 
유체유동은 준정적으로 가정하였으므로 운동방정

식은 아래와 같은 압력평형방정식으로 표현될 수 

있다.

pup pdn pelem   (4)

pup, pdn은 냉각수 회로의 상류 및 하류의 요소별 

압력값을 각각 나타내며 △pelem은 펌프와 같은 요소

로 인한 압력상승 또는 냉각수가 관, 열교환기 또는 
밸브를 통과할 때 생성되는 압력손실을 나타낸다. 
펌프의 압력상승은 회전수와 유입질량유량에 종속
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적이며 이에 대한 정보는 생산업체로부터 입수하였다.
밸브를 통과할 때 발생하는 압력손실은 아래와 

같이 표현된다.

ploss  ··Dhyd


·

·v

  (5)

여기서, ζ는 마찰계수이고 Ψ는 관의 형상계수, 
은 관의 특성길이, Dhyd는 수력직경, ρ는 밀도, v는 
요소를 통과하는 질량유량으로부터 계산된 속도이

다. 마찰계수는 층류인 경우는 Poiseuille 방정식으
로 계산되며, 난류인 경우는 Chen 방정식15)을 사용

하였다.
냉각수 유로내의 기계식 수온조절기를 통과하는 

유량은 왁스의 온도에 따라 라디에이터 또는 바이패

스밸브로 향하게 되는데 이는 아래식으로 계산된다.

m p·A·


K

··p
 (6)

여기서, A는 수온조절기의 분지관의 유동단면
적이며 는 해당 분지관에 대한 상,하류에서의 
압력차이를 의미하며 K는 각 분지관의 전체손실
계수이다.
기계식 수온조절기의 경우, 왁스의 온도는 아래

의 미분방정식으로부터 계산되어진다.

dt

dTwax
 k


·Tfluid Twax  (7)

여기서, k는 왁스의 시상수이고 왁스의 온도가 계
산된 후 밸브의 개구면적비, x는 실험으로부터 얻은 
히스테리시스 곡선으로부터 아래식으로부터 계산

된다.

x = f (Twax) (8)

왁스가 냉각되면서 밸브가 닫힐 경우에도 입력된 

냉각 히스테리시스 곡선을 사용하여 가열의 경우와 

동일하게 계산되어진다.

4.1.5 제어부(ECU)
엔진, 냉각계, 구동계 및 차량을 비정상구간에서 

작동시키기 위하여, 여러 가지 개회로 및 폐회로 제
어들을 사용하였다. 엔진작동은 흡기계 스로틀 개
도, 배기 바이패스밸브의 위치, 연료분사량, 점화시
기 및 흡기밸브의 캠축위치 등에 따라 결정되어 진

다. 본 연구에 사용된 ECU 모델은 공회전 시 냉각수
온 및 외기상황에 따라 공연비를 제어하는 공회전

제어기를 포함하고 있다. 

4.1.6 전체구성도(Overall System)
위에 설명하였던 각 모델들을 구성하는 지배방정

식들은 일차 상미분방정식들로 구성되어지며 계산

성능을 최적화하기 위하여 가장 짧은 특성시간을 

지니는 유체유동회로들은 준정적으로 가정하여 모

델링함으로써 전체 지배방정식계는 시스템행렬로 

표현되고 반면에 동일한 시간증분으로 적분되는 각 

영역들은 전체 시스템행렬 안에서 부분행렬들로 표

현되어진다. 각 모델들의 입력 데이터는 압축기 및 
터빈과 펌프의 특성맵, 열전달이 일어나는 요소들
의 열전달 및 압력강하 특성, 구동계에서의 손실, 그
리고 연소관련 제어인자들과 같은 요소의 특정한 

특성들과 기하학적 특징을 포함하고 있다. 이러한 
입력데이터들은 부품생산업체로부터 얻거나 실험

을 통하여 구하였다. Fig. 8에 각 영역간 상호 교환되
는 인자들을 도식화하여 나타내었다.

5. 해석결과 및 고찰

본 연구에서는 왁스형 기계식 수온조절기의 개변

온도를 85 °C, 95 °C, 105 °C로 변경하여 FTP-75모드
의 주행조건에서 해석을 수행하였다. 수온조절기는 
Fig. 1과 같은 감온성능과 양정특성을 지니도록 모
델링 하였다.

Fig. 9에 3가지 개변온도에 대한 FTP-75모드 주행 
시의 엔진 냉각수 출구에서의 온도변화를 나타내었다. 
본 연구에서 고려한 윤활유는 5W-30이다. FTP-75 
모드의 과도기간 동안 냉각수온이 점차 상승하며 

개변온도가 높을수록 긴 상승기간을 거쳐 일정온도

로 안정화되며 개변온도와 유사한 냉각수온 분포를 

보이고 있다. 따라서 개변온도변화를 통해 운전 시 
냉각수온을 조절할 수 있음을 알 수 있다. 이는 실험
으로부터 얻은 Fig. 4, 5에 나타낸 것과 동일한 결과
이다.

Fig. 10에 수온조절기의 개변온도의 변화에 따른 
차량의 FTP-75모드의 주행 시 소비된 총 연료량(kg)
을 표시하였다. 결과로부터 가장 낮은 STO 85 °C 보
다 10 °C 상향된 온도인 STO 95 °C의 경우는 0.306 
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Fig. 8 Exchange of parameters between different domains

Fig. 9 Temporal variation of coolant temperature for various STOs

%의 연비저감효과가 있었다. 그러나 이보다 10 °C
올린 STO 105 °C의 경우는 95 °C 대비 0.052 %의 연
비저감효과에 그쳤다. 이는 Fig. 8에 나타내었듯이 
냉각수온 상승이 실린더 고체블록의 온도를 높이고 

따라서 윤활유의 온도가 과도하게 상승하여 Patton, 
Nitschke, Heywood의 Model16)

모델의 피스톤링과 라

이너 및 밸브구동부의 마찰손실 방정식 중 혼합 및 

경계윤활영역 항의 마찰손실이 증가하여 유체윤활

에서의 마찰저감 효과가 많이 상쇄되기 때문으로 

생각되어진다. 참고로 STO 85 °C 대비 STO 105 °C
는 0.363 %의 연비저감효과가 있었다. 본 해석결과
로부터 1 %미만의 연비효과를 나타내고 있는 냉각
시스템의 최적화 설계는 엔진의 COV 및 운전자의 
모드추적 오차 등으로 인한 반복성(Repeatibility)이 
떨어져 실험을 통하여 검증하기 어려우며 따라서 

반복성과 재현성(Reproducibility)이 높은 고정도의 
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Fig. 10 Temporal variation of accumulated fuel consumption for various STOs

해석모델을 통한 분석이 보다 효과적이고 물리적으

로 타당한 결과를 얻을 수 있음을 알 수 있다.

6. 결 론

본 연구에서는 수온조절기의 개변온도가 차량의 

실주행 중 엔진의 냉각시스템의 열적거동에 미치는 

영향과 연비 및 배출가스특성에 미치는 영향을 연

구하기 위해 FTP-75 모드와 HWFET 모드 상에서 시
험평가 및 해석을 수행하여 다음과 같은 결론을 얻

었다.
1) FTP-75와 HWFET 모드 공통적으로 냉각수 출구
의 온도는 각 개구온도 별로 약 10 °C의 온도차이
를 보이며 냉각수온 분포가 형성되어져 있음을 

확인 할 수 있다. 이는 해석결과도 동일한 양상을 
보였다. 따라서 본 연구의 결과로부터 엔진의 목
표 운전 냉각수온을 수온조절기의 개변온도를 

변화시켜 얻을 수 있음을 알 수 있었다.
2) 시험결과, 연료소비는 100 °C 개변온도의 수온
조절기가 90 °C에 비해 FTP-75모드 및 HWFET
모드의 경우 각각 0.34 %, 0.48 % 높게 나타났다. 
이는 시험오차 변동폭이 냉각수온 상승에 따른 

마찰손실 저감 이득 정도보다 높기 때문으로 생

각되어진다. 따라서 본 연구에서는 고정도의 해
석모델을 적용하여 재검증하였다.

3) 시험결과, CO 및 HC 배출은 100 °C 개변온도의 
수온조절기가 90 °C에 비해 FTP-75모드에서 각각 
4.83 %, 12 % 감소되었으며 HWFET모드에서는 
각각 12.8 %, 45.4 %의 배출가스 저감효과를 보였다.

4) NOx의 배출은 100 °C의 개변온도의 경우가 높은 
연소실 온도를 형성하여 높게 배출되는 경향을 

보였다.
5) 해석결과, STO 85 °C 보다 10 °C 상향된 온도인 

STO 95 °C의 경우는 0.306 %의 연비저감효과가 
있었다. 그러나 이보다 10 °C 올린 STO 105 °C의 
경우는 95 °C 대비 0.052 %의 연비저감효과를 보
였다. 이는 냉각수온 증가에 따른 윤활유의 온도
상승이 유체윤활에서 경계윤활로 천이되면서 마

찰손실이 증가하기 때문으로 이러한 물리적 거동

을 해석이 잘 표현하고 있음을 알 수 있다. 따라서 
향후 냉각수온의 최적화에 따른 연비이득효과는 

반복성이 떨어지는 시험보다는 고정도의 해석모

델을 통한 분석이 매우 효과적임을 알 수 있다.
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