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Nomenclature

 A : area (m2)

 AT : heat transfer area (m2)

 At,m : minimum throat area (m2)

 C1∼C5 : coefficients in eq.(3-50)

 Cp : specific heat (J/kg‧K)
 de : equivalent diameter (-)

 D : diameter (m)

 Dc : diameter of cylinder (m)

 Dm : hydraulic diameter at orifice throat (m)

 Dori : orifice diameter (m)

 EEV : Electronic expansion valve (-)

 f : friction factor (-)

 F : fin (-)

 Fo : Fourier number (  )

 Fr : Froude number (-)

 g : gravitational acceleration (m/s2)

 G : mass flux (kg/m2‧s)
 h : heat transfer coefficient (W/m2‧K)
 k : thermal conductivity (W/m‧K)
 L : length (m)

 n : number of cylinder (-)

 M : molecular weight (kg/kmol)
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 N : compressor rotating speed (rpm)

 P : pressure (Pa)

 Pc : refrigerant critical pressure (Pa)

 Pin : EEV inlet pressure (Pa)

 Pr : Prandtl number (-)

 Q : heat capacity (kW)

 q : heat flux (W/m2)

 Re : Reynolds number (-)

 S : space (m)

 Sp : piston stroke length (m)

  : Relative piston stroke length (m)

 SH : Superheat (K)

 Tc : refrigerant critical temperature (K)

 Tin : EEV inlet of refrigerant temperature (K)

 RT : overall heat transfer coefficient (W/m2‧K)
 v : specific volume (m3/kg)

 vs : refrigerant specific volume at the suction end (m3/kg)

 Vmax : air velocity through minimum area (m/s)

 We : weber number (-)

 x : quality (-)

 Xtt : martinelli parameter (-)

Greeks

 : mass flow rate (kg/s)

 : specific heat ratio ()
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   : efficiency (-)

   : overall surface efficiency (-)

   : density (kg/m3)

   : pressure ratio (-)

   : viscosity (kg/m‧s)
   : surface tention (kg/s2)

   : frost thickness (m)

Subscripts

* : dimensionless

Subscripts

  a : air

avg : average

c : compressor, cylinder

f : frost

h : height, hot fluid side

i : isentropic, inside

max : maximum

min : minimum

l : liquid

o : outside

tu : tube

r : refrigerant

s : surface, sensible heat
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sp : single phase

t : thickness

tp : two phase

v : volumetric, vapor

w : tube wall
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ABSTRACT

Study on the Performance of Refrigerating System 

with Alternative Refrigerant for Refrigeration 

Truck

Shin, Yun-chan

Advisor: Prof. Cho, Hong-hyun, Ph. D.

Department of Mechanical Engineering,

Chosun University

The request for the high quality has been increased because of the im-

provement of the dietary life and diversification. The refrigeration vehicle 

equipped with a refrigerator for the long and short distances transportation 

of this food is widely used. CFCs are used in the existing refrigeration 

truck because of stabilized chemistry and excellent thermodynamic 

properties. However, in the 1970s, it was regulated in the Montreal Protocol 

because of destroying the ozone layer of the stratosphere. HCFC refrigerant 

as the substitute refrigerant of CFC refrigerant was used in the cryogenic 

freezing industry. Using the HCFC refrigerant is globally limited because it 

would destroy the ozone layer and lead to global warming. Since, the scale 

of new cars which equipped with refrigerant over GWP 150 is under the an-

ticipation, GWP of the R404A and R134a refrigerant are higher than the 
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standard value. In order to solve these problems, the research of alter-

native refrigerant has actively carried out. 

In this study, Refrigeration truck refrigeration system applying the 

R404A and R134a was conducted experimentally and analytically studies. As 

the indoor side air temperature rose from 5℃ to 9℃, the COP of R404A and 

R134a system increased. As the indoor side air temperature rose from 25℃ to 

35℃, the COP of R404A and R134a system decreased. With the increase of time 

and indoor air temperature's change, COP decrease of R404A system is larger 

than that of R134a system. With the increase of time and outdoor air temper-

ature's change, COP decrease of R404A sytyem is larger than that of R134a 

system. With the increase of time and compressor rotating speed's change, 

COP decrease of R404A sytyem is larger than that of R134a system. In various 

operating conditions, R404A system was more sensitive than R134a system. 

A model of commercial truck refrigeration cycle applying R744 and R1234yf 

as a alternative refrigerant was established and analytical study was con-

ducted in various operating conditions. The COP increasing rate of the R134a 

and R1234yf system is bigger than the R404A and R744 system as the indoor 

temperature increased. The COP decreasing rate of the R404A and R744 system 

is bigger than the R134a and R1234yf system as the outdoor temperature 

increased. As the outdoor air velocity increased, the COP increased rapidly 

to 2m/s, and then the COP increasing rate was small due to enough heat ex-

change in the condenser. As the compressor rotating speed increased, the COP 

of every system decreased.
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제 1 장 서 론

제 1 절 연구 배경

식생활의 향상 및 다양화로 고품질의 물품에 대한 요구가 증대되면서 인스턴트 

식품류, 육류, 냉동 생선류 및 채소류, 청과물 등의 저온유통이 날로 증가되고 있으

며, 이러한 식품의 장단거리 운송을 위한 냉동기를 탑재한 냉동(장) 차량이 널리 사

용되고 있다. 통계에 의하면 세계적으로 육상 냉동(장)수송 차량은 100만대 이상인 

것으로 보고되고 있으며 냉동탑차의 수요는 지속적으로 증가하고 있는 추세이다. 이

러한 냉동탑차는 고내의 온도를 항상 일정하게 유지하기 위해 냉동장치를 사용함으

로써 일반 탑차에 비하여 더 많은 에너지를 소비한다.

기존의 냉동산업에 사용되었던 냉매는 주로 안정된 화학적 성질과 우수한 열역학

적 성질을 가진 CFC계 냉매이며, 일반적으로 CFC계 냉매는 자동차 에어컨, 냉장고, 

냉장창고와 식품가공 등의 다양한 분야에서 사용되어 왔다. 그러나 1970년대에 CFC

계 냉매들이 대기권에서 분해되지 않은채 오랜 기간 체류하여 오존층을 파괴하는 

원인으로 주목되어 몬트리올 의정서(1989)에 의해 규제되기 시작하였으며, 한국과 

같이 개발도상국으로 분류된 국가의 경우에는 10년의 유예 기간을 갖고 점진적으로 

폐기하고 있다. 이와 같이 CFC 전면 폐기로 인한 공백을 메우기 위해 지난 몇 년간 

냉동/공조 산업계는 오존층파괴지수(ODP : Ozone Depletion Potential) 가 매우 낮거

나 전혀 없는 단일 성분 냉매들을 개발하는데 초점을 맞추어 연구 및 개발을 수행

해왔다. 그 결과 R22를 대체할 수 있는 R404A, R12를 대체할 수 있는 R134a 등의 

대체냉매가 등장하게 되었고, 이러한 냉매는 증기압 및 성능 면에서 기존의 냉매와 

유사하다. 이에 따라 R404A와 R134a 냉매가 현재 상업용 냉장고 및 냉동탑차 등 다

양한 냉동분야에 사용 중이다. 그러나 자동차 공조시스템에 사용되는 냉매에 관련하

여 유럽공동체위원회(EC)에서는 냉매 규제에 대한 법규를 제정 및 공표하였고, 지구
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온난화지수(GWP : Global Warming Potential) 가 150 이상인 냉매 이용 에어컨 시스

템을 장착한 차량을 대상으로 2017년 신규 차량에 대한 규제가 이루어질 것으로 예

상되고 있다. R404A와 R134a의 GWP는 각각 4700, 1300으로 기준치보다 높아, 사용

이 제한됨으로 이러한 문제를 해결하기 위해 궁극적인 대체냉매에 대한 연구가 활

발히 진행 중이다. 대체냉매에 관한 연구는 크게 두 가지 방향에서 연구되고 있다. 

그 중 첫 번째는 기존 냉매를 대체할 수 있는 신물질을 개발하는 것이며, 두 번째는 

자연냉매를 시스템에 적용하는 것이다. 지금까지 개발된 냉매 중에 R404A, R134a를 

대체하고 지구온난화 방지를 위한 환경규제를 만족할 수 있는 냉매는 크게 R744, 

R152a, R1234yf로 나눌 수 있다. 

Table 1.1은 본 연구에서 적용한 냉매들의 물성치를 보여주고 있다. R152a는 

ODP=0, GWP=140인 HFC계 물질로 R134a와 유사한 특성을 가지고 있으며 미국에서 

주로 검토되고 있다. ASHRAE 기준으로 약 가연성 냉매지만 그 정도가 상대적으로 

높아서 직접팽창시스템을 사용하지 못하고 secondary-loop 시스템을 적용해야 한다. 

자연냉매 중의 하나인 R744는 ODP=0, GWP=1로 친환경적이며 열역학적 물성치가 

뛰어나고 독성이 없으며 연소 및 폭발성이 없는 물질로서 안정성이 뛰어나며 비체

적이 작아 장치의 소형화가 가능하며 비등점도 기존의 R134a, R404A에 비하여 매우 

낮기 때문에 저온용으로 사용이 가능하다. 그러나 기존의 냉매를 이용한 시스템에 

비해 낮은 성능을 보이며 작동압력이 기존 시스템보다 월등히 높다는 단점이 있다. 

따라서 이산화탄소를 이용한 냉동 시스템을 개발하기 위해서는 각각의 구성요소들

이 이산화탄소 사이클의 특성에 맞게 재설계되어야 한다. R1234yf 냉매는 탄화불화

올레핀(HFO : hydrofluoroolefin) 계열의 약 가연성 물질로 독성과 폭발성이 없으며 

지구온난화 지수가 4이고, 오존층 파괴지수도 0이어서 유럽 환경법규에서 요구되는 

GWP 150이하를 만족하는 환경 친화적인 냉매이다. 또한, R1234yf 냉매는 현재 냉동

공조시스템에 사용되는 R134a 냉매와도 열역학적 특성이 비슷하다. 그러나 최근에 

개발되어 가격이 고가이며 성능평가에 대한 연구가 많지 않은 단점이 존재한다.
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Refrigerant Unit R404A R134a R1234yf R744

Molecular Weight 97.6 102.03 114.04 44.01

Boiling Point K 319.15 247.08 243.7 194.65

Critical Temp K 345.1 374.2 367.85 304.25

Critical Pressure MPa 3.73 4.06 3.38 7.38

Density

-Saturated Liquid 

(25℃)

kg/m3 1,043 1,207 1,092 711.8

Latent Heat of 

Vaporization (25℃)
kJ/kg 140.3 177.8 145.7 119.9

Flammability -
Inflamma

ble

Inflamma

ble

Inflamma

ble

flammabl

e

Ozone Depletion 

Potential
- 0 0 0 0

Global Warming 

Potential
- 4700 1300 4 1

Table 1.1 Refrigerant properties
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제 2 절 기존의 연구 동향

1. 상용탑차에 대한 연구 동향

냉동(장)탑차 운송중에 식품의 신선도를 유지하기 위한 기술들이 많이 연구가 되

어왔으며, 기존의 상용탑차에 대한 연구를 살펴보면 백종현(2002)은 일반식 냉동차

와 축냉식 자동차의 성능특성, 운전비 등, 두 시스템 사이의 장단점을 비교하기 위

해 한국의 여름철 낮 기온 32℃~33℃에서 성능실험을 수행하였으며, 축냉식 냉동차

의 온도유지 특성은 시간당의 변화폭은 작으나 초기 -17.7℃에서 종료시 -12.0℃까

지 선형적으로 변화하였으며 일반식 탑차의 경우에는 전 시간대에 걸쳐 최고 

-16.7, 최소 -12℃까지 시간당 4~5회를 반복하는 경향을 나타내었다. 또한, 축냉식

과 일반식 냉동차의 운전비를 통한 유지비용의 경제성을 검토하였으며 축냉식 냉

동차의 월 유지비용은 42,900원, 일반식 냉동차는 207,900원으로 일반식 대비 냉동

차의 운전비용은 산업용 경부하 전력과 비교할 경우 10%, 평균 전력 요금 적용시 

20%, 일반용 전력요금을 적용하여도 30%에 불과하다고 보고하였으며[1], 문제철

(2009)은 싱싱회 수송을 위한 냉동(장) 탑차를 개발을 위해 열저장 방식을 적용하여 

냉각시간 및 제상시간을 단축시키고, 제상 후 고내온도 변화를 최소화 시켜 에너지

를 절약시키는 냉동(장)탑차를 개발하여 냉동(장)탑차의 제상시간 단축, 제상 시 냉

동(장)탑차 컨테이너의 온도상승 억제 및 냉각시간 단축 등에 대해 실험한 결과 열

저장 매체로 물을 이용했을 때에 열저장장치를 이용하지 않았을 때의 냉각시간보

다 부하여부에 관계없이 30% 단축됨을 보고하였다[2].
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2. 대체냉매에 대한 연구 동향

현재 지구온난화에 대한 문제가 제기되면서 대체냉매에 대한 연구가 활발히 진

행되고 있으며, 기존의 대체냉매에 대한 연구를 살펴보면 김상훈(2012)은 열교환기

에 생성되어 공기의 유동면적을 줄이는 서리의 차단비를 이용하여 현재 냉동탑차

에 쓰이고 있는 냉매인 R404A와 대체 냉매로 거론되고 있는 R744를 적용시켜 해

석적 연구를 통해 성능을 비교 및 분석하였다. 고내온도, 실외온도, 압축기 회전수 

변화 조건에서 해석을 진행하였으며 해석결과 R744를 이용한 냉장시스템의 성능변

화가 서리에 더 민감하게 반응하였음을 보고하였다[3]. 이장석(2011)은 R134a 대체냉

매인 R1234yf를 적용한 가정용 냉동/냉장고의 성능 평가를 실시하였다. 실험결과 

최적 냉매량은 기존 R134a 냉매량과 유사하였으며 고온 가혹조건(43℃)에서도 소비

전력 및 Cycle의 성능 면에서 유사한 특성을 나타내었다고 보고하였다[4]. 

또한, Cho et al.(2013)은 대체냉매 R1234yf를 적용한 자동차용 에어컨 시스템의 

성능 향상에 관한 연구를 위해 냉매 R134a와 R1234yf의 기본 성능 평가를 실시하

였고 대체냉매 R1234yf 적용 시스템의 성능 개선을 위하여 내부열교환기를 적용하

여 성능을 비교분석하였다. 동일한 시스템에서 R1234yf와 R134a를 적용할 경우 

R1234yf 적용 시스템에서 압축기 토출온도는 최대 8.3℃감소하고 냉매 질량유량은 

최대 17% 증가한다고 보고하였으며 COP는 R1234yf 시스템이 R134a 시스템보다 약 

3.6~4.5% 정도 낮게 나타났고 내부열교환기를 적용하였을 경우, 0.3~2.9%의 COP 감

소를 나타내어 성능개선에 효과가 있음을 확인하였으며[5], 정동수(2011)는 열교환기 

및 응축기 설계를 위해서 R134a와 R1234yf의 외부 응축 열전달계수를 평활관과 낮

은 핀관 및 3차원 형상의 모습을 하고 있는 Turbo-C 촉진관을 사용해서 측정하여 

그 특성을 살펴보았다. 세 가지 형상의 응축관에서 측정한 응축 열전달계수는 벽면 

과냉도가 증가할수록 열전달계수가 감소하는 젼형적인 결과를 보였으며 R1234yf의 

응축 열전달계수는 세 관 모두 R134a의 열전달계수와 거의 비슷하였으며, R134a를 
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대체하기 위해 개발된 R1234yf를 동일한 표면 형상을 가진 응축기에 적용할 경우 

R134a와 거의 동일한 성능을 낼 수 있을 것으로 보고하였다[6].
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3. 착상에 대한 연구 동향

냉동시스템에서 사용되는 증발기는 저온에서 작동되며, 이로 인해 착상이 발생

하게 된다. 이러한 착상으로 인해 공기의 유로면적이 줄어들고 열저항의 발생으로 

인해 증발기의 성능이 저하된다. 이러한 착상 거동에 대한 예측은 냉동사이클을 설

계할 때 중요하며, 이러한 착상에 대한 연구를 살펴보면 Chen et al.(2000)은 핀의 

열전도를 고려한 핀 표면에서의 착상 현상을 해석하였고, 이를 실험적 데이터와 비

교하였다[7]. Tso et al.(2006)은 직선 핀을 환형 핀(angular fin)으로 등가하여 핀에 

따라 불균일한 서리층 성장을 갖는 핀-튜브 열교환기의 성능 예측 모델을 제시하

였지만[8], 이들의 연구는 서리층 성장에 대한 공기 유동 변화의 영향을 고려하지 

않았다. Schneider는 수평원관에서 서리층 두께에 대한 실험 상관식을 제시하였고 

서리층 두께가 원관 지름으로 정의된 Re수와 무관하다고 하였으며[9], Cremers와 

Mehra는 자연 대류 조건하에서 수직 원관에 형성된 서리층의 두께를 시간, 관 표

면온도, 서리표면온도의 함수로써 관계식을 제시하였다[10].
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제 3 절 연구 목적

기존의 연구들은 대부분 냉동장치와 자동차용 공조 시스템에 국한되어 연구가 

진행되어 왔다. 일반 상용차 냉동시스템의 경우 점차 이용이 증대되고 있지만 이에 

비해 기존의 연구가 많이 부족하며 대부분의 연구가 소규모로 진행되었기 때문에 

최적화와 성능에 관한 연구나 실험이 매우 부족한 실정이다. 최근에는 아이들링

(idling) 시에도 냉동고 안의 온도 상승을 억제하는 고품질의 전력제어시스템에 대

한 연구가 진행 중에 있으며, 냉동냉장차의 냉각시스템은 종래의 냉각용 콤프레셔

를 엔진에 직접부착방식에서 발전기를 이용한 발전 구동방식으로 이동해 가고 있

다. 

자동차용 냉동시스템의 다양한 조건에서 성능측정 실험을 수행하기 위하여 냉동

시스템의 운전조건을 제어 할 수 있는 열환경 챔버(psychrometric chamber)에 시스

템을 구축하였다. R404A, R134a 냉매를 사용하는 상용 탑차용 냉동시스템을 구축

하고 각각의 구성요소에 대한 성능을 측정하기 위해 계측기를 부착하여 실험장치

를 구성하였다. 먼저, 냉동 시스템의 최적 충전량을 찾기 위해 냉매의 충전량에 따

른 성능변화 실험을 수행하여 시스템에 최적의 충전량을 파악하고, 이후 최적의 충

전량에 따른 최적 개도를 선정하였다. 또한, 자동차용 냉동시스템의 특성상 실외에 

자주 노출되기 때문에 시스템의 성능변화에 영향을 미치는 요소인 실외기의 온도

변화에 따른 시스템의 성능변화, 실내기의 온도변화에 따른 시스템의 성능변화, 응

축기로 유입되는 공기의 풍속변화, 압축기 회전수 변에 따른 시스템의 성능특성을 

고찰하였다. 또한, 각각의 조건에 따른 서리층 성장과 이에 따른 성능변화를 고찰

하여 실험결과를 바탕으로 해석적 연구와 비교 분석하였다. 운전특성에 따른 성능 

고찰의 결과를 바탕으로 냉동시스템의 최적화와 이를 고려한 운전방식에 대한 고

찰을 통해 에너지 최적화에 대한 연구를 진행하고자 한다. 

지구온난화 문제에 대해 가장 궁극적인 해결책으로 대체냉매에 대한 연구가 진
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행 중이며 대체냉매인 이산화탄소(R744)냉매와 R1234yf 냉매를 적용한 냉동(장)시

스템에 대한 해석적 모델링의 개발은 기존 R404A 및 R134a의 냉동시스템을 구성

하는 압축기, 응축기, 팽창장치, 증발기에 대한 각각의 구성 모델링하고 이를 활용

하여 대체냉매 사이클의 모델링을 수행하여 운전조건 변화에 대한 성능변화를 예

측함으로써 기존의 시스템을 대체할 수 있는지에 대한 해석적 연구를 진행하려 한

다. 기존의 냉매인 R404A, R134a에 대한 성능 해석 모델개발과 성능 특성을 측정

하여 비교고찰하고 나아가 대체냉매인 R744 및 R1234yf 시스템에 대한 해석적 모

델을 만들고 이를 통하여 운전조건 변화에 따른 성능을 예측 및 고찰하는데 목적

이 있다.

따라서, 본 연구는 주행 시에 연비저하에 직접적인 영향을 미치는 냉동기의 성

능개선을 위해 상용탑차용 냉동시스템의 성능측정을 위한 실험장치를 구축하고, 지

구온난화문제에 발맞춰 대체냉매에 대한 적용성을 판단하기 위해 이산화탄소 냉매

와 R1234yf 냉매를 이용한 상용탑차용 냉동사이클을 모델링하여 대체냉매의 적용 

가능성여부를 고찰하는데 그 목적이 있다. 이를 통하여 상용탑차용 냉동시스템의 

성능측정 및 문제점을 파악할 수 있을 것으로 판단되며, 개발된 시뮬레이션 모델링

을 활용해 대체냉매적용 상용탑차 냉동시스템에 대한 개발에 이바지 할 수 있을 

것으로 기대된다. 
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제 2 장 실험장치 및 방법

제 1 절 실험장치

본 연구에서 사용된 실험장치는 1톤용 상용탑차 냉동시스템으로, 압축기, 응축기, 

증발기, 팽창밸브, 열교환기, 수액기(receiver), 냉매저장기(accumulator)로 구성되어 

있다. 작동냉매를 가압하는 압축기는 사판식 압축기로 운전조건 따른 압축기 회전

수를 조절할 수 있도록 인버터가 부착된 전기 모터를 사용하여 구동시키는 시스템

으로 설계하였다. 본 연구에서 사용한 냉동시스템의 개략도를 Fig. 2.1에 도시하였

으며, Fig. 2.2는 열환경챔버(psychrometric chamber)의 실내측과 실외측에 설치한 

실험장치의 개략도를 보여주고 있다. 성능실험을 실시하기 위해 사용된 열환경챔버

는 3S Korea 제품으로 각각의 공간의 건구, 습구 온도를 독립적으로 제어 가능하

다. 각각의 공간은 실내측(indoor) 및 실외측(outdoor)으로 구성되어 있어 각각의 공

간마다 독립된 냉동기, 히터, 가습기가 설치되어 있으며 각각의 공간을 구성하는 

공기조화 유닛에 대한 사양을 Table 2.1에 나타내었다. 

실험을 위한 냉동시스템을 구성하기 위해 각 구성요소의 연결 부분은 동관 및 

피팅(fitting)을 이용하여 연결하였으며 냉매유량 변화에 능동적으로 대처하기 위해 

응축기 출구에 수액기(receiver)를 설치하였다. 냉매계통 중에 수분과 이 물질이 존

재하게 되면 냉동장치에 여러 가지 악영향이 발생되므로 이를 방지하기 위해 팽창

밸브와 수액기 사이에 필터드라이어(filter drier)를 장착하였다. 시스템 작동시 각각

의 구성요소의 작동 특성을 파악하기 위하여 시스템의 각 부분에 열전대와 압력계

를 설치하였고, 시스템의 순환되는 냉매의 질량유량을 확인하기 위해 압축기 출구

측에 질량유량계(mass flow meter)를 설치하고, 압축기 소요되는 동력을 측정을 위

해 인버터와 전기모터사이에 전력적산계(power meter)를 설치하였다. 시스템이 지

속적으로 운전되게 되면 냉동기의 증발기에 많은 서리가 생성되고 이는 시스템의 
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성능저하로 이어진다. 본 연구에 사용된 시스템은 냉동기 가동시 증발기에 생성된 

서리를 제거하기 위한 제상방식으로 핫가스 바이패스(hot-gass bypass)제상방식을 

사용하였으며 이를 위하여 압축기 출구에서 팽창장치로 별도의 제상을 위한 관이 

설치하였다. 실험 장치는 실제 판매되고 있는 상용 탑차용 냉동장치를 이용하여 구

성하였으며 일반적인 경우 냉동시스템과 차량의 에어컨 시스템을 동시에 작동시키

는 구조로 이루어져 있으며, 솔레노이드 밸브를 이용하여 차량운전석의 공기조화장

치로 냉매의 유입과 차단을 제어하는 방식으로 공기조화가 이루어진다. 하지만 본 

연구에서는 차량내부 운전석 부분을 제외하고 냉동기만을 고려하여 연구를 진행하

였다.

Fig. 2.1 Schematic of the refrigeration system of refrigerator car.
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Fig. 2.2 Schematic of experimental equipment with psychrometric chamber.
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Space Control system Capacity(kW)

Indoor

Heating heater No.1 15

Heating heater No.2 15

Humid No.1 16

Humid No.2 8

Refrigerator No.1 3.7

Refrigerator No.2 2.2

Outdoor

Heating heater No.1 17.5

Heating heater No.2 17.5

Humid No.1 20

Humid No.2 10

Refrigerator No.1 3.7

Refrigerator No.2 3.7

Table 2.1 Specification space air conditioning handling unit
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Fig. 2.3 Outside of psychrometric chamber.

Fig. 2.4 Control panel of psychrometric chamber.
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제 2 절 측정장비

1. 온도측정

시스템의 각 컴포넌트의 작동 특성을 알아보기 위해 시스템의 각 주요부분에 냉

매의 온도를 측정하기 위해 냉매관내에 온도 프루브(probe)를 만들어 T형 열전대

(T-type thermocouple)를 설치하였다. 응축기 및 증발기로 흡입되는 온도를 측정하

기 건습구 온도측정 기구를 구성하여 건구온도와 습구온도를 측정하기 위해 RTD

를 사용하였다. 열전대를 설치한 부분은 Fig. 2.1에 나타낸 것과 같이 압축기 출구, 

응축기 출구, 팽창장치 입구, 팽창장치 출구, 증발기 출구, 압축기 입구, 제상부분에 

열전대를 설치하였다. 

공기측은 증발기 입구 공기의 건구온도 및 습구온도와 증발기 입출구 공기의 건

구 및 습구온도를 측정하였다. T형 열전대 및 RTD는 각각 물의 어는점에서 보정하

였으며 ±0.1℃ 오차 이내의 값을 출력하는 것을 사용하였다. 본 실험에서 냉매 측

의 온도측정에 사용한 열전대를 Fig. 2.5에, 그리고 열전대의 제원을 Table 2.2에 나

타내었다.
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Fig. 2.5 Photograph of thermocouple T-type.

Item Specification

Type T-type

Range -200 to 300℃

Ansi standard limits of error 0.75% 

Ansi special limits of error 0.40% 

Table 2.2 Specification of thermocouple
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2. 압력 측정

시스템 작동시에 시스템의 압력변화를 파악하기 위해 각 부분의 냉매의 압력을 

측정하기 위해서 압력계(pressure transducer)를 사용하였다. 정압을 측정하기 위해 

모세관을 배관에 용접하여 압력계를 설치하였으며 압력계의 설치 부분은 압축기 

흡입 및 토출부, 팽창기 입구 및 출구로 이에 해당하는 부분에 정밀 압력계를 설치

하였다. 본 연구에서 사용된 압력계의 모습을 Fig. 2.6에 나타내었고 압력계의 사양

을 Table 2.3에 나타내었다.

Fig. 2.6 Photograph of pressure gauge.

Item Specification

Company Setra

Model C206

Pressure -14.7~3000 psig

Input 24 VDC

Output 4~20 mA

Table 2.3 Specification of pressure gauge
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3. 인버터

 차량의 주행속도에 따라 엔진의 회전수가 변화하게 되고, 엔진의 크랭크축과 연

결된 압축기는 엔진 회전수 변화에 따라 즉각적으로 압축기 회전수가 변동하게 된

다. 압축기의 회전수 변화는 냉동시스템의 성능과 밀접한 관련이 있다. 이러한 압

축기 회전수 변화에 따른 상용탑차용 냉동시스템의 성능 관찰을 위하여 본 실험 

장치에서는 주파수의 변화를 구현하기 위하여 전기모터를 이용해 압축기를 구동시

키고, 아래의 Fig. 2.7과 같이 제작된 인버터를 이용해 모터의 주파수를 변화시켜 

압축기 회전속도를 제어한다. Table 2.4는 본 연구에서 사용된 인버터의 사양을 나

타내고 있다.

Fig. 2.7 Photograph of inverter.

Item Specification

Model number VFD-037M

Max Applicable Motor Output 3.7 kW (5HP)

Input 3-Phase 200-240VAC, 50/60Hz

Output 0.1~400Hz

Table 2.4 Specification of inverter



- 19 -

4. 압축기 소비동력 측정

시스템의 성능지수인 COP는 냉동기 작동시에 소비되는 동력과 증발기에서 발생

하는 냉동용량의 비로 계산되는데, 냉동기의 주된 소비동력은 압축기에서 발생된

다. 압축기에서 소비되는 소비전력을 측정하기 위해서는 인버터와 전동모터 사이에 

전력적산계를 설치하여 압축기 구동시 소비되는 전력량을 측정하도록 설치하였다. 

Fig. 2.8은 본 실험에서 사용한 전력적산계(Yokogawa-WT230)를 나타내고 있으며 

전력적산계의 자세한 사양을 Table 2.5에 나타내었다.

Fig. 2.8 Photograph of power meter.

Item Specification

Channels 2

Freq. Range (low) 500 mHz

Freq. range (high) 100 Khz

Computer Interface GPIB or RS-232-C

Sensors 751574 Current transducer

Table 2.5 Specification of power meter
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5. 냉매의 질량유량 측정

 상용탑차용 냉동사이클의 성능특성을 파악하고 운전조건 변화에 따른 시스템의 

성능특성 변화를 고찰하기 위해 냉동시스템을 순환하는 냉매의 질량유량을 측정해

야 한다. 질량유량 측정을 위해 정밀한 질량유량 측정장치인 OVAL사의 질량유량계

를 사용하였다. 질량유량계는 냉매의 단상영역에서 측정값을 신뢰할 수 있으므로 

기체상태로 존재하는 압축기 출구에 설치하였다. 본 연구에서 사용된 질량유량계는 

Fig. 2.9와 같으며, OVAL 질량유량계의 시스템 사양을 Table 2.6에 나타내었다.

Fig. 2.9 Photograph of mass flow meter.

Item Specification

Max pressure 85.6 


Max temp 105℃

Mass flow rate 36~360 kg/h

Table 2.6 Specification of mass flow meter
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6. 온습도 Sampler

본 열환경 챔버 내에서 실험시 실내측과 실외측의 열교환기로 유입되는 공기의 

건구온도와 습구온도를 측정하기 위해 응축기 및 증발기의 공기 흡입 부분에 샘플

러를 설치하여 열교환기로 흡입되는 공기를 송풍기를 이용해 샘플링(sampling)하여 

건구온도(DBT) 및 습구온도(WBT)를 측정한 값을 기준으로 열환경 챔버의 온도제어 

및 습도제어가 이루어지도록 구성되어 있다. 본 실험에서 사용한 공기샘플러(air 

sampler)는 크게 세부분으로 나뉜다. 샘플러를 구성하는 각각의 요소들은 덕트로 

연결 되어 열교환기 흡입구에서 흡입된 공기의 측정오차를 줄이기 위해 샘플러의 

연결 덕트는 단열시켰다. 정밀한 온도 측정을 위해 RTD type의 열전대를 사용하

고, 습구온도를 측정시 증류수의 일정한 공급을 위해 수위조절 장치가 설치되어 있

다. 증발기 입구에 설치한 샘플러의 공기흡입부의 모습을 Fig. 2.10에 나타내었으며 

흡입된 공기의 건구온도(DBT) 및 습구온도(WBT)를 측정하는 측정부의 모습을 Fig. 

2.11에 나타내었다.

Fig. 2.10 Air sampler of indoor side.

   

Fig. 2.11 Air sampler and blower.
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7. 냉동용량의 계산

증발기에서 열전달량은 열교환기를 통과하는 공기측의 열교환기 전후의 건습구 

온도와 노즐의 차압으로 통한 공기의 풍량을 측정하여 계산할 수 있다. 증발기 입

구측에서 공기 샘플러(air sampler)를 이용하여 항온실의 공기의 건구와 습구온도를 

측정하여 증발기 입구측 공기의 엔탈피를 계산하였다. 또한 증발기 출구측 공기의 

건구와 습구온도를 측정하기 위해 풍량측정장치(Fan taster) 내부에 공기 샘플러를 

이용하여 증발기를 통과한 공기의 건구와 습구온도를 측정하여 증발기 출구측 공

기의 엔탈피를 계산하였다. 동시에 덕트에 설치한 공기 차압계를 이용하여 노즐의 

차압을 측정하였으며, 노즐 관계식을 이용하여 공기의 질량유량을 계산해 증발기 

입출구의 공기 엔탈피 차와 곱하여 냉동용량을 계산하였다. 식(2-1)～(2-4)에 냉동

용량 계산과정을 나타내었다.

                       (2-1)

                          (2-2)

     





   
            (2-3)

                       (2-4)
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8. 풍량측정장치

증발기의 풍량과 열교환량을 측정하기 위해 Fig. 2.12와 같은 열량측정장치 - 

Calorimeter를 사용하였다. 본 실험에 사용된 열량측정 장치는 Code tester, 흡인송

풍기, 온도측정 장치, 제어반으로 구성이 되어 있으며 증발기의 설치는 Fig. 2.13과 

같이 챔버의 실내측(indoor)의 공기를 흡입하여 열교환 후에 열량측정장치를 통해 

냉동용량이 계산되는 방식으로 설치하였다. 풍량 측정기기 사양을 Table 2.7에 나

타내었고, 흡인식 송풍기의 사양을 Table 2.8에 나타내었다.

상용탑차용 냉동시스템의 증발기를 열량측정장치에 장착하여 증발기의 성능측정

을 목표로 사용되며 작동방법은 증발기에 부탁된 팬을 이용해 칼로리메타 내부의 

차압을 0으로 맞춰 줌으로써 증발기 팬의 풍량을 측정해 증발기의 용량을 계산한

다. 또한 시스템의 성능을 측정하기 위한 센서들과 측정 장치를 데이터 로고

(MX100-Yokogawa)에 연결하여 전체적인 시스템의 성능특성 변화를 Psychrocal 프

로그램을 이용하여 컴퓨터와 통신을 통한 데이터를 기록 및 저장할 수 있도록 설

치하였다. 다음은 본 연구에 사용된 열량측정장치(calorimeter)의 측정원리에 대해 

나타내고 있다.
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∙ 열량측정장치(calorimeter) 작동원리

팬이 부착되어 있는 증발기를 칼로리미터에 장착한 경우 증발기에 장착된 팬이 

calorimeter 내부로 공기를 불어주게 된다. 이때 calorimeter 내부에 압력차가 생기

게 되며 이 압력차이가 0으로 설정될 만큼의 공기량을 송풍기를 이용해 배출하게 

된다. 이러한 방법으로 증발기의 풍량이 계산이 되며, 증발기 입구로 들어오는 공

기의 조건과 증발기 출구의 공기상태를 기준으로 증발기의 용량이 계산되게 된다. 

calorimeter내부에는 ∅45, ∅55, ∅65, ∅65의 직경을 가지는 노즐이 총 4개가 존재

한다. 이 노즐은 증발기 팬의 송풍량에 따라 개방수를 조절해야 하며 송풍량이 클

수록 많은 수의 노즐을 개방시켜야 한다. 이때 노즐의 허용 전후 차압은 20 mmAq

에서 60 mmAq사이를 유지하도록 해야 한다.

Fig. 2.12 Photograph of the calorimeter.
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Fig. 2.13 Calorimeter with an evaporator.
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Item Specification

Size 1,100W ⨯ 700H ⨯ 3,000L

Tester anemometer size 400W ⨯ 600H

Insulating material 50 mm 우레탄

Temperature 건구 ~ 1

Body material STS 2.3t, SUS-304 정류 다공판 ~ 2

Nozzel 45∅~1, 55∅~1, 65∅~2(Air Cylinder 개폐)

Test size 900 ⨯ 450

Table 2.7 Specification of code tester in fan tester

Item Specification

Type #2 1/2 편 흡인 Turbo fan

Capacity 20 m3/min ⨯ 180 mmAq

Number of motor 3

Table 2.8 Specification of suction fan
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9. 자료 수집 및 처리 프로그램

상용탑차용 냉동시스템의 성능실험을 위해 시스템을 설치하고 시스템의 성능특

성 파악을 위해 시스템의 중요 위치에 설치한 열전대, 압력계, 질량유량계, 풍량변

화 장치 등 다양한 측정센서들에 대한 데이터를 수집하기 위해 데이터 수집 장치

로서 데이터로거(Data logger-Yokogawa MX100)를 사용하였다. 데이터로거는 각각

의 센서에서 측정된 신호를 컴퓨터로 전송하고 전체적인 시스템의 성능에 관한 데

이터를 컴퓨터프로그램을 이용해 저장할 수 있도록 하였다. 데이터로거는 측정부에

서 오는 전류신호를 감지하여 원하는 데이터로 컴퓨터로 전송하는데 사용된다. 컴

퓨터로 전송된 자료는 MX100 standard 프로그램을 통하여 엑셀 파일 형태로 저장

되도록 하였으며 본 실험에서 사용된 데이터로거는 Fig. 2.14와 같고, 데이터로거의 

사양을 Table 2.9에 나타내었다.
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Fig. 2.14 Photograph of MX100.

Item Specification

Manufacturer Yokogawa

Model MX100

Measurement interval 500ms

Input voltage AC 100∼240V

Table 2.9 Specification of data logger
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제 3 절 실험조건 및 방법

본 논문에서는 냉동탑차 냉동시스템의 성능특성을 파악하기 위해 공회전(Idle)상

태인 1000 rpm에서 냉동실험조건(ISO-15502)[11]을 기준으로 하여 실내측과 실외측의 

건구온도(dry-bulb temperature), 습구온도(wet-bulb temperature) 및 압축기 회전속

도를 매개변수로 적용하여 실험을 수행하였다. 공기측과 시스템의 열평형을 알아보

기 위해 냉매의 유량을 일정한 범위에서 실험을 수행하였고, 공기측과 냉매의 열평

형을 알아본 후 본 실험에서는 냉매의 유량을 증가시킨 후 공기측에 대해서만 열

량을 계산했다.

Table 2.10은 상용 탑차용 냉동시스템의 성능을 측정하기 위한 실험조건을 나타

내고 있다. 시스템의 성능에 영향을 미치는 요소는 다양하나 그 중 중요한 요소인 

냉매 충전량과 팽창장치 개도, 실내온도, 실외온도, 압축기 회전수를 변화시켜 시스

템의 성능을 측정하고 고찰한다. 먼저 냉동시스템의 성능 실험을 위해 시스템에 적

합한 최적 냉매 충전량을 결정하기 위해 기본조건(basic condition)인 실내온도 5℃

와 외기 온도를 25℃로 고정한 상태에서 냉매의 유량을 100 g씩 증가시켜 실험을 

진행 하였으며, 최적의 냉매 충전량에 따른 팽창장치 최적개도 선정을 위해 전자팽

창밸브(Electronic expansion valve)의 개도를 5%씩 증가시켜 실험을 수행하였다. 실

험을 통해 최적 냉매충전량에 따른 팽창장치의 최적개도를 설정한 이후 Table 2.11

에 나타낸 변수를 기준으로 성능변화 실험을 수행하였다. 고내온도 변화에 대한 성

능특성을 고찰하기 위해 고내온도를 5℃에서 9℃까지 2℃씩 증가시켜 실험하였으

며, 실외측 공기온도 변화가 미치는 영향을 고찰하기 위해 실외온도를 25℃에서 3

5℃까지 5℃씩 증가시켜 실험을 수행하였다. 또한, 탑차용 냉장시스템이기 때문에 

압축기 회전수 변화에 따른 성능 고찰의 실험이 요구된다. 따라서 본 실험에서는 

압축기 회전수를 1000 rpm에서 2000 rpm까지 변화시켜 실험을 수행하였으며 자세

한 매개변수는 Table 2.11에 나타내었다.
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Parameters Unit Specification

Refrigerant charging amount kg 1.1, 1.2, 1.3, 1.4, 1.5

Electronic expansion valve % 50, 55, 60, 65, 70, 75, 80

Indoor air temperature ℃ 5*, 7, 9

Outdoor air temperature ℃ 25*, 30, 35

Compressor speed rpm 1000*, 1500, 2000

*Basic condition

Table 2.10 Test conditions for measuring the performance
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제 3 장 탑차용 냉동사이클 모델링

본 연구에서는 탑차용 냉동사이클의 해석적 연구를 통하여 실험으로 확인할 수 

없는 부분이나 실험적 연구 결과를 미리 예측할 수 있도록 냉동사이클을 구현하는

데 목적이 있다. 이는 실험을 통하여 소진되는 비용이나 시간을 줄이는 이점이 있

으며 나아가 탑차용 냉동시스템의 성능 예측을 통해 시스템의 효율을 개선할 수 

있다. 본 연구에 사용된 탑차용 냉동시스템은 실험에 이용된 압축기와 응축기, 팽

창장치, 증발기의 사양을 적용하였으며, 개발된 시스템의 구성은 Fig. 2.1에서 Filter 

drier, Receiver를 제외하였다.  냉동시스템의 해석적 연구를 위해 EES(Engineering 

equation solver) 프로그램을 이용하여 Fig. 3.1의 순서도를 이용하여 해석적 연구를 

진행하였다. 시스템의 질량유량은 압축기와 EEV를 통과하는 질량균형(mass 

balance)에 의해 결정된다. 시스템의 해석 방법으로 압축기의 초기 입구조건을 가

정한 후 압축기에서 토출된 고온, 고압의 냉매가 응축기 입구로 들어가 열교환이 

이루어진 저온 고압의 냉매가 팽창장치를 통해 저온 저압의 냉매로 토출된다. 이때 

압축기와 팽창장치의 질량유량을 비교하여 시스템의 질량유량이 결정되며, 질량유

량이 일치하지 않았을 경우 압축기 토출압력을 변경시켜 질량유량이 일치할 때까

지 반복된다. 질량유량이 일치 되었을 경우 저온, 저압의 냉매는 증발기 입구로 들

어가 열교환하게 되며 열교환후의 냉매의 조건을 초기 가정한 압축기 입구조건과 

비교하여 성능변화가 없을 때 전체시스템이 수렴하도록 설계하였으며, 기본조건에

서 시스템의 냉동용량은 2.5 kW를 기준으로 설계하였다.
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Fig. 3.1 Flow chart for the refrigerator cycle.
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제 1 절 압축기 모델링

본 연구에서 설계된 압축기는 내구성이 우수하여 자동차 공조시스템의 압축기로

써 가장 널리 사용되고 있는 사판식 압축기(SD5L14)를 해석 모델로 선정하였다. 압

축기에서 토출되는 냉매의 질량유량은 식(3-1)을 이용하여 계산하였고, R404A 시스

템의 압축기의 체적효율과 등엔트로피 효율은 식(3-2)와 (3-3)을 이용하였으며, 

R134a 시스템의 체적효율과 등엔트로피 효율은 식은 식(3-4)와(3-5)를 이용하여 계

산하였다. R744 시스템의 경우 열용량이 크기 때문에 기존시스템과 유사한 냉동용

량을 얻기 위해 압축기의 체적을 다시 설계해야하며 Idle 실험조건 상태에서 2.5 

kW의 냉동용량을 가지는 압축기 체적을 결정한 후 성능해석을 수행하였으며 체적

효율과 압축효율은 식(3-6)과 식(3-7)을 이용하여 계산하였다. R1234yf 시스템의 압

축기 모델은 R134a 시스템과 동일한 식을 적용하였다[12-14].

 






(3-1)

   × × × ×




 ×  
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   × × ×  ×
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 ×   ×
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제 2 절 열교환기 모델링

시스템의 성능을 향상시키기 위한 방법 중 압축기의 효율 상승에 관한 연구는 

진행이 느리고 어려워 열교환기의 형태나 분배 등으로 인한 성능향상에 대한 연구

가 활발히 진행되고 있다. 본 연구에서 사용된 냉동시스템의 열교환기는 실험에 사

용된 핀-튜브 열교환기(DM-050S)를 해석적 모델로 선정하였으며 자세한 사양은 

Table 3.1에 나타내었다. 탑차용 냉동시스템의 열교환기 모델링을 수행하기 위해 

개발된 응축기와 증발기의 형태를 Fig. 3.2에 나타내었다. (a)는 탑차용 냉동시스템

의 열교환기 모델링을 수행하기 위해 개발된 실외기(condenser or gascooler)의 모

습을 보여주고 있고 (b)는 증발기(evaporator)의 형태를 보여준다. 응축기(가스쿨러)

의 경우 냉매가 세 번째 열과 네 번째 열로 들어가 첫 번째 열과 두 번째 열로 토

출되는 형식으로 2개의 관이 4개의 열로 이루어진 핀-관 열교환기를 사용하였고, 

증발기의 경우 팽창장치에서 토출된 냉매가 6개의 관으로 분배되고 총 8열로 이루

어진 열교환기 형태를 가지고 있다. 본 연구에서는 열교환기를 관순법(section by 

section method)을 이용하여 해석적 연구를 수행하였다[15,16]. 냉매측의 열전달율을 

계산하기 위해 냉매의 유량과 정압비열 및 미소체적의 입출구의 냉매 온도를 이용

한 식(3-8)을 이용해 계산하였다.

      (3-8)
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(a) Condenser(Gascooler)

(b) Evaporator

Fig. 3.2 Schematic of heat exchanger for modeling.
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Specification Unit Condenser Evaporator

Fin interval [mm] 2.1 4.56

Fin height [mm] 25.78 22.64

Fin width [mm] 24.83 26.13

Tube diameter [mm] 9.5 9.5

Tube thickness [mm] 0.5 0.5

Configuration size [mm] 760(L)×284(H)×100(W) 865(L)×136(H)×209(W)

Table 3.1 Specification of heat exchanger
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1. 냉매측 열전달 상관식

본 연구에서 냉매 404A와 R134a, R1234yf는 단상상태와 2상 상태로 존재하기 때

문에 각각의 상태를 고려하여 적용하였으며, 단상영역에서 R404A 시스템의 열전달

계수는 식 (3-9)을 이용하였으며[17], R134a 시스템의 열전달계수는 (3-10)의 식을 이

용하여 계산하였다[18]. R1234yf 시스템의 단상유동 열전달계수는 R134a 시스템의 

열전달계수와 동일한 식을 사용하였다.

   
Pr 

 

 
(3-9)

    
Pr 



 
(3-10)

   


,    ≻  (3-11)

    


(3-12)

위 식에서 Pr ,  ,  , ,  ,  , 은 각각 과열증기와 과냉각액에서 프

란틀 수, 열전도계수, 점성계수, 관내 직경, 질량유속, 질량유량, 관내의 단면적을 

의미한다.

또한 2상유동에서 R404A 시스템의 열전달계수는 Traviss(1972)의 식을 사용하였

으며, 식 (3-13)에 나타내었다[19]. R134a 시스템의 2상유동에 대한 열전달계수는 

Gungor and Winterton(1986)의 식을 사용하여 계산하였으며 식 (3-14)에 나타내었

다[20]. R1234yf 시스템의 2상유동 열전달계수는 R134a 시스템의 열전달계수와 동일

한 식을 사용하였다.

  Pr 
  Pr 

  
(3-13)
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(3-14)

  








 


 


 (3-15)

  Pr
 ,  ≤  (3-16)

  Pr  ln  Pr Pr  ,  ≺  ≤  (3-17)

  Pr  ln  Pr  ln 
 ,  ≻  (3-18)

   × × (3-19)

  ×Pr  log Pr  ×  × (3-20)

   ×  ×
    ×  × ×   (3-21)

단상유동에서 R404A 시스템의 압력강하는 관내 유체의 속도 수두에 마찰계수를 

곱하여 식 (3-22)와 같이 표현된다. 마찰계수 는 유체의 유속과 관내 표면 거칠기

의 함수로 정의된다. 본 연구에서 단상 상태의 마찰계수를 구하기 위하여 Blasius가 

제안한 식 (3-23)를 사용하였다[21]. R134a 시스템의 단상유동에 대한 압력강하는 

Fanning and Pierre(1964)가 제안한 식 (3-24)을 이용하여 계산하였으며 마찰계수는 

식 (3-25)을 사용하였다[22]. R1234yf 시스템의 단상유동 압력강하는 R134a 시스템의 

압력강하와 동일한 식을 사용하였다.

∆ 




(3-22)
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(3-23)

∆   ×

 × ×
(3-24)

  ×  (3-25)

2상유동에서 R404A 시스템의 압력강하는 Friedel(1979)의 상관식을 적용하여 계

산하였다[23]. Friedel(1979)의 상관식은 단상유동의 압력강하에 보정계수를 곱하여 2

상유동의 압력강하를 계산하는 방법으로 보정계수는 다음과 같이 정의된다.

∅   

·
(3-26)

     ·

 ·  (3-27)

     (3-28)

  

 




 


 

  (3-29)

 


 

(3-30)

 

 
(3-31)

2상유동에서 R134a 시스템의 압력강하는 Fanning and Pierre(1964)가 제안한 식

을 사용하였으며 식 (3-32)에 나타내었다.[22] R1234yf 시스템의 2상유동 압력강하는 

R134a 시스템의 압력강하와 동일한 식을 사용하였다.
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∆    




∆


× (3-32)

   


 (3-33)

 

∆
(3-34)

증발기의 해석에 사용된 이상상태의 냉매측 열교환계수의 경우 이산화탄소 냉매

의 임계건도식 (3-35)을 이용하여 임계건도 이전에 이후로 나누어 열전달 상관식을 

개별적으로 적용하였다.

   
      (3-35)

임계건도 이전의 열전달 상관식은 Liu and Winterton(1991)의 상관식을 모델을 

기초로 하고 임계건도 이후의 열전달 상관식은 Kattan et al.(1998)의 상관식을 모델

로 기초로 한 Yoon et al.(2004)에 의해 개발된 상관식을 사용하였다[25]. 본 연구에

서    의 영역에서 사용될 냉매의 열전달상관식을 식(3-36)에 나타내었다.

    · 
  · 

  


(3-36)

    log     (3-37)

   
Pr 


(3-38)

 
×  




(3-39)
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 ×Pr


 



(3-40)

 ≥  의 영역에서 사용된 상관식은 다음과 같다.

 

 
(3-41)




  

 


(3-42)

  
Pr 


    

 




 


  (3-43)

이상유동계수(
 )는 Yoon et al.(2004)이 개발한 압력강하 상관식을 이용하여 

계산하였으며 이는 식 (3-41)과 같다[16].

 
     ×







  


 (3-44)

특히, Yoon et al.(2004)은 이산화탄소의 물성치 특성을 고려하기 위하여 관성력

과 표면장력의 비로 정의되는 Weber number를 상관식에 다음과 같이 포함시켰다. 

 




(3-45)
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상관식에 사용된 계수 B는 Table 3.2에 나타내었으며 물성계수  은 다음 식과 

같이 정의된다.

  





(3-46)

  

 ≤ 

 ≤ 

    

 ≥ 





 

    
 ≤ 

  

 



 ≥  -  

Table 3.2 Coefficient B
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2. 공기측 열전달 상관식

공기측에서 냉매와 열전달을 계산하기 위해 각 미소체적에 대하여 공기측의 열

전달 계수는 식(3-47)을 사용하였다. 냉매와 열교환하는 Slit fin 적용 열교환기의 

시뮬레이션은 Wang et al.(2001)이 제안한 Slit fin 열교환기의 공기측 j-factor와 

f-factor는 식(3-49)과 식(3-50)와 같이 표현된다[27].

  Pr
m ax

(3-47)

max m in


(3-48)
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또한 핀 효율(fin efficiency)과 표면 효율은 다음과 같이 표현된다.

 
tanh

   




 

     


  (3-64)

  


  (3-65)

또한 시스템의 열저항은 관내부와 관 관외부의 열저항으로 나뉘며 서리층을 제

외한 전체 열저항을 나타내는 식은 다음과 같다.




       




ln 
 


(3-66)



- 46 -

3. 서리층 해석

열교환기에 생성된 서리는 공기 유로를 차단하여 공기의 흐름을 방해하며, 열저

항을 증가시켜 열교환 효율을 떨어트리는 주된 원인이 된다. 습공기로 인한 서리의 

성장은 다공성의 서리를 형성하고 확산현상으로 인하여 고밀도의 서리층을 형성하

게 된다. 이로 인하여 냉동시스템의 열교환기 표면에 생성된 서리의 영향을 고려하

기 위하여 서리층 열전달계수를 해석에 반영하였다. 시스템의 서리층 열전도도와 

서리밀도는 이관수(2008)가 제안한 식 (3-67)과 식 (3-68)를 이용하여 계산하였다[28].

   × 
   

 

×
  



           (3-67)

   × 
   

 

×
 



           (3-68)

  × 
  



×
  

 

              (3-69)

이슬점 온도 이하로 작동되는 증발기 표면온도 조건에서 열교환기 표면에 서리

가 생성되어 공기측 압력강하는 크게 증가한다. 이를 해석하기 위해 공기측 압력강

하는 Aoki et al.이 제안한 식(3-70)을 사용하여 계산하였다[29].

∆  

m ax



(3-70)

  
   (3-71)
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m ax 
(3-72)

 

min 
(3-73)

또한, 열교환기에서 서리의 열저항을 고려한 총 저항은 식 (3-74)와 같이 나타낼 

수 있다.

  




ln 





ln    



(3-74)
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제 3 절 팽창장치 모델링

전자팽창밸브는 크게 오리피스(orifice), 니들(needle), 구동 스테핑모터(stepping 

motor) 3가지로 구성되어 있다. R404A의 경우 냉매의 질량유량을 고려하여 오리피

스 직경은 1.6 mm를 가지는 팽창장치로 모델링하였고, R744 시스템의 오리피스 직

경은 0.8 mm를 가지는 팽창장치로 모델링 하였다. EEV를 통과하는 냉매의 질량유

량은 6개의 물리적 변수와 4개의 기하학적인 변수로 표현되며 Buckingham π정리

를 바탕으로 제시된 Hwang and Kim(2007)에 의해 제안된 식(3-75)을 이용해 계산

하였다.[30] R134a 시스템의 오리피스 직경은 1.4 mm의 직경을 가지며 R1234yf 시스

템의 오리피스 직경은 1.6 mm 가지도록 팽창장치를 모델링하였다. R134a와 

R1234yf 시스템의 팽창장치는 Jin Taek Chung et al.(2004)에 의해 제안된 식 (3-76)

을 이용해 계산하였다[31]. 이에 사용된 상수 값들은 Table 3.3에 나타내었다.
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   (3-75)

        (3-76)
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  (3-77)
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Constant R404A, R744 Value R134a, R1234yf Value

C1  1.17 × 100 

  

C2  -3.99 × 10-2 

 

C3  -7.27 × 10-2 

 

C4   3.86 × 10-1 

∆

C5 -4.55 × 100 


C6 - 



C7 - 

  

C8 -  



Table 3.3 Constants in EEV correlation
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제 4 절 해석 조건

냉동탑차의 냉동시스템의 성능특성을 파악하기 위해 공회전상태인 1000 RPM에

서 냉동 실험조건 (ISO 15502)을 기본조건으로 하여 성능해석을 수행하였다. 운전조

건 변화에 따른 성능해석을 수행하기 위해 탑차의 엔진 회전속도, 실내측과 실외측 

공기온도를 각각 변화시켜 해석적 연구를 수행하였다. 또한, 서리조건에 따른 성능

변화를 실험과 해석적 연구로 비교 분석하기 위하여 20분 간격으로 열교환기에 생

성된 서리의 두께를 응축액으로 측정하였으며 해석적 연구에 적용하였다. 탑차용 

냉동시스템의 성능해석을 위해 설정된 해석조건을 Table 3.4에 나타내었다.

Test condition Unit Parameters

Indoor air temperature ℃ 1, 3, 5*, 7, 9

Outdoor air temperature ℃ 25*, 27.5, 30, 32.5, 35

Compressor rotating speed rpm 1000*, 1500, 2000, 2500, 3000

Relative humidity % 50*

Outdoor front air velocity m/s 1, 2*, 3, 4, 5

*Basic condition

Table 3.4 Simulation conditions
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제 4 장 결과 및 고찰

제 1 절 기존냉매(R404A, R134a) 시스템의 성능실험 결과 및 고찰

1. 냉매 충전량에 따른 성능 고찰

탑차용 냉동시스템의 최적의 냉매 충전량을 찾기 위해 R404A와 R134a 냉매의 

충전량을 1.1 kg부터 1.5 kg까지 0.1 kg 씩 증가시켜 실험을 수행하였다. 이때 EEV 

개도는 70%로 일정하게 유지하였다. R404A 시스템의 냉매 충전량에 따른 성능변화

를 Fig 4.1에 나타내었다. R404A 시스템을 보면 냉동용량은 냉매의 충전량 증가에 

따라 일정하게 증가하였고, 이에 따라 압축기 소비동력 또한 증가하는 경향을 나타

내었다. 냉매의 질량유량이 1.1 kg일 때 작동시간 40분 근처에서 냉동용량과 압축

기 소비동력은 각각 2.62 kW, 1.56 kW로 측정되었으며, 이에 따라 성능계수는 1.67

로 측정되었다. 냉매의 충전량이 증가함에 따라 냉동용량과 압축기 소비동력이 증

가하였으며, 냉매의 충전량이 1.3 kg일 때 40분 근처에서 냉동용량과 압축기 소비

동력은 각각 2.99 kW, 1.65 kW로 측정되었고 이에 따라 성능계수는 1.81로 가장 

크게 측정되었다.

Fig. 4.2에 R134a 시스템의 냉매 충전량에 따른 성능변화를 나타내었으며 R134a 

시스템의 냉동용량은 1.1 kg에서 1.4 kg까지는 증가하였으나 1.5 kg에서부터 감소

하였고, 압축기 소비동력은 냉매의 충전량 증가에 따라 증가하는 경향을 나타내었

다. 1.1 kg일 때 작동시간 40분 근처에서 냉동용량과 압축기 소비동력은 각각 1.45 

kW, 1.19 kW로 측정되었으며, 이에 따라 성능계수는 1.22로 측정되었다. 냉매의 질

량유량이 1.4 kg일 때 40분 근처에서 냉동용량과 압축기 소비동력은 각각 2.04 kW, 

1.32 kW로 측정되었고 이에 따라 성능계수는 1.56으로 가장 크게 측정되었다. 냉매

의 충전량이 점차 증가할수록 R404A 시스템의 냉동용량은 증가하는 경향이 나타났
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으며, 이는 냉매의 양이 증가하기 때문이다. 그러나 R134a 시스템의 냉동용량은 냉

매충전량 1.4 kg 까지는 증가하였고 그 이후에서는 감소하는 모습을 보이는데, 이

는 시스템 내의 냉매가 많아 실내측의 증발기 내에 냉매 액이 과다 적재되어 충분

한 증발열전달 면적을 제공하지 못하였기 때문이다. 초기의 40분까지는 시스템의 

안정화로 인해 성능이 증가하였으며, 그 이후에는 서리의 생성으로 인하여 시스템

의 성능이 감소하였다. R404A 시스템의 성능계수는 시스템이 안정된 40분 이후 

180분까지 운전시 약 20.3% 감소하였고, R134a 시스템의 성능계수는 시스템이 안

정된 40분부터 120분까지 운전시 약 2.7% 감소하였다.
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2. EEV 개도 변화에 따른 성능 고찰

Fig. 4.3은 최적의 냉매충전량 조건에서 R404A 시스템의 최적의 EEV 개도를 찾

기 위해 EEV 개도를 60%부터 80%까지 5%씩 증가시켜 실험을 진행한 결과를 보여

주고 있다. EEV 개도에 따라 시스템을 유동하는 냉매의 질량유량이 변화되기 때문

에 냉동시스템의 성능변화에 영향을 미치게 된다. EEV의 개도가 증가함에 따라 시

스템을 유동하는 냉매의 질량유량은 증가하게 되고 이로 냉동용량 및 압축기 소비

동력 또한 증가하게 된다. EEV 개도변화에 따라 작동시간 40분에서 냉동용량은 

2.29 kW에서 2.61 kW까지 증가하였으며, 압축기 소비동력 또한 1.19 kW에서 1.35 

kW까지 점차 증가하는 경향을 나타내었다. 이에 따라 R404A 시스템의 성능계수는 

EEV의 개도가 60%일 때 1.93로 측정되었으며 EEV 개도가 증가함에 따라 점차 증

가하여 75%에서 2.07로 가장 크게 측정되었다. 반면 EEV 개도 80%인 경우에는 너

무 큰 EEV 개도로 인하여 충분한 응축압력이 형성되지 못하고 증발압력의 상승으

로 인하여 냉동용량 및 성능계수가 감소하는 것으로 나타났다.

Fig. 4.4는 최적의 냉매충전량 조건에서 R134a 시스템의 최적의 EEV 개도를 찾

기 위해 EEV 개도를 50%부터 70%까지 5%씩 증가시켜 실험을 진행한 결과를 보여

주고 있다. R134a 시스템은 EEV 개도가 50%에서 60%까지 냉동용량은 증가하였지

만 60% 이후에서는 감소하는 경향을 나타냈으며, 반면에 압축기 소비동력은 증가

하는 경향을 나타내었다. 이에 따라 작동시간 60분인 경우, R134a 시스템의 성능계

수는 EEV 개도가 60%일 때 1.60으로 가장 크게 측정되었으며, 작동시간 40분에서 

R404A 시스템의 최적의 EEV 개도 75%일 때의 성능계수보다 약 29.4% 낮게 나타

났다.  EEV 개도가 점차 증가할수록 R404A 시스템의 냉동용량은 증가하는 경향이 

나타났으며, 이는 증발기 출구압력의 상승으로 인해 냉매순환량이 증가하게 되어 

냉동용량 또한 증가하였다. 그러나 R134a 시스템의 냉동용량은 EEV 개도 60% 까

지는 증가하였고 그 이후에서는 감소하였다. R404A 시스템은 40분, R134a 시스템
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은 60분까지 시스템의 안정화로 인해 성능이 증가하였으며, 그 이후에는 서리의 생

성으로 인하여 시스템의 성능이 감소하였다. R404A 시스템의 성능계수는 시스템이 

안정된 후 180분까지 운전시 약 22.6% 감소하였고, R134a 시스템의 성능계수는 시

스템이 안정된 후 120분까지 운전시 약 1.2% 감소하는 것으로 나타나 R404A가 조

금 더 성능감소율이 큰 것으로 나타났다.
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3. 실내온도 변화에 따른 성능 고찰

냉동탑차 냉장실의 공기온도는 외부의 공기가 유입되거나 식품을 넣는 경우 냉

장실의 온도가 변화한다. 이러한 변화에 대하여 기존의 냉매인 R404A와 R134a 시

스템의 고내 온도가 탑차용 냉동시스템의 성능에 미치는 영향을 고찰하기 위해 고

내 온도를 5℃에서 9℃까지 2℃씩 증가시켜 실험을 수행하였다. Fig. 4.5는 R404A 

시스템의 작동시간에 따른 압축기소비동력, 냉동용량, 성능계수 변화를 나타내고 

있다. 작동시간에 대하여 실내측 공기온도 5℃, 7℃, 9℃의 운전조건에서 40분쯤 최

대 성능계수가 측정되었고 각각 2.07, 2.10, 2.14의 값을 나타내었다. 실내측 공기온

도가 5℃에서 9℃까지 증가함에 따라 냉동용량과 성능계수는 각각 9.0%, 3.4% 증가

하였다. 40분 이후, 실내측 공기온도가 5℃에서 시간이 지남에 따라 R404A 시스템

의 냉동용량과 성능계수는 각각 20.5%, 16.9% 감소하였다. Fig. 4.6은 R134a 시스템

의 작동시간에 따른 압축기소비동력, 냉동용량, 성능계수 변화를 나타내고 있다. 작

동시간에 대하여 실내측 공기온도 5℃, 7℃, 9℃의 운전조건에서 60분쯤 최대 성능

계수가 측정되었고 각각 1.60, 1.61, 1.63의 값을 나타내었다. 60분 이후, 실내측 공

기온도가 5℃에서 시간이 지남에 따라 R134a 시스템의 냉동용량과 성능계수는 실

험결과 각각 1.35%, 1.58% 감소하였다. 작동시간에 따라서 시스템의 냉동용량 및 

성능계수가 감소한 이유는 증발기에 서리가 생성되어 열교환량이 감소하여 압축기 

입구의 비체적은 감소하기 때문이며, 실내측 공기온도가 5℃에서 9℃까지 증가함에 

따라서 냉동용량 및 성능계수가 증가하는 이유는 냉매와의 실내측 온도와 냉매와

의 온도차의 증가로 인해 열교환기에서 열전달 성능이 향상되기 때문이다. R404A 

시스템은 40분, R134a 시스템은 60분까지 시스템의 안정화로 인해 성능이 증가하

였으며, 그 이후에는 서리의 생성으로 인하여 시스템의 성능이 감소하였다. 

시스템이 안정화된 후 120분까지 R404A와 R134a 시스템의 성능계수는 각각 

17.0%, 2.3% 정도 감소하였다. 실내측 공기온도 9℃에서 R404A 시스템은 작동시간 
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40에서 최대의 냉동용량 2.90 kW와 성능계수 2.14를 나타내었으며 R134a 시스템은 

작동시간 60분에서 최대의 냉동용량 2.1 kW 및 성능계수 1.63으로 나타났다. 이때 

R404A 시스템의 성능계수는 R134a 시스템보다 23.8% 높게 측정되었으며, 시간이 

지남에 따라 R404A 시스템의 성능감소율이 R134a 시스템보다 크게 나타났다. 실내

측 공기온도 9℃일 때 120분의 작동시간 후 R404A 시스템의 성능계수가 R134a 시

스템보다 11.1% 높게 나타났다.
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4. 실외온도 변화에 따른 성능 고찰

최근 고온 현상으로 인한 여름철 무더운 날씨는 공기를 열전달 매개체로 사용하

는 냉동탑차의 냉장시스템에서 열교환기의 성능에 큰 영향을 미치게 된다. 본 연구

에서는 실외온도가 탑차용 냉동시스템의 성능에 미치는 영향을 고찰하기 위해 실

외온도를 25℃에서 35℃까지 5℃씩 증가시켜 이에 따른 차단비와 냉동용량, 성능계

수 변화를 실험결과로 나타내었다.

Fig. 4.7은 R404A 시스템의 작동시간에 따른 압축기소비동력, 냉동용량, 성능계수 

변화를 나타내고 있다. 작동시간에 대하여 실외측 공기온도 25℃, 30℃, 35℃의 운

전조건에서 40분쯤 최대 성능계수가 측정되었고 각각 2.07, 1.52, 1.10의 값을 나타

내었다. 실외측 공기온도가 35℃에서 시간이 지남에 따라 R404A 시스템의 냉동용

량과 성능계수는 실험결과 각각 20.4%, 21.8% 감소하였다.

Fig. 4.8은 R134a 시스템의 작동시간에 따른 압축기소비동력, 냉동용량, 성능계수 

변화를 나타내고 있다. 작동시간에 대하여 실외측 공기온도 25℃, 30℃, 35℃의 운

전조건에서 60분쯤 최대 성능계수가 측정되었고 각각 1.60, 1.53, 1.39의 값을 나타

내었다. 실외측 공기온도가 35℃에서 시간이 지남에 따라 R134a 시스템의 냉동용

량과 성능계수는 실험결과 각각 1.4%, 0.9% 감소하였다.

냉동용량의 경우 실외온도 증가로 응축기에서 냉매와 공기와의 온도차가 감소되

어 열교환량이 줄어들고 응축기에서 토출되는 냉매의 온도와 엔탈피를 증가시켜 

냉동용량은 저하되었다. 냉동시스템의 응축기로 들어오는 공기의 온도가 상승하면 

압축기에서 냉매의 높은 압축비로 인해 토출되는 냉매의 양은 감소하지만 압축기 

소비동력은 상승하여 성능계수가 감소한다. R404A 시스템은 40분, R134a 시스템은 

60분까지 시스템의 안정화로 인해 성능이 증가하였으며, 그 이후에는 서리의 생성

으로 인하여 시스템의 성능이 감소하였다. 시스템이 안정화된 후 120분까지 R404A

와 R134a 시스템의 성능계수는 각각 18.7%, 2.3% 정도 감소하였다. 25℃의 실외온
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도에서 평균적으로 R404A 시스템의 성능계수는 R134a 시스템보다 14.3% 높게 측

정되었다. 실외측 공기온도가 25℃에서 35℃로 증가함에 따라 R404A 시스템의 성

능감소율이 R134a 시스템보다 크며, 35℃의 실외온도에서 평균적으로 R404A 시스

템의 성능계수는 R134a 시스템보다 40.6% 낮게 나타났다.
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system with operating time.
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5. 압축기 회전속도 변화에 따른 성능 고찰

상용탑차용 공조기기에서 압축기는 대부분 엔진과 연결되어 운전되므로 주행속

도 변화에 따른 성능변화가 시스템에 큰 영향을 미친다. 따라서 압축기 회전수를 

1000 rpm에서 2000 rpm까지 500 rpm씩 증가시켜 냉동시스템의 성능 변화를 고찰

하였다. 

Fig. 4.9에 R404A 시스템의 작동시간에 따른 압축기소비동력, 냉동용량, 성능계수 

변화를 나타내었다. 작동시간에 대하여 압축기 회전수 1000 rpm, 1500 rpm, 2000 

rpm의 운전조건에서 40분쯤 최대 성능계수가 측정되었고 각각 2.07, 1.86, 1.78의 

값을 나타내었다. 압축기 회전수가 2000 rpm에서 시간이 지남에 따라 R404A 시스

템의 냉동용량과 성능계수는 실험결과 각각 20.4%, 18.3% 감소하였다.

Fig. 4.10은 R134a 시스템의 작동시간에 따른 압축기소비동력, 냉동용량, 성능계

수 변화를 나타낸 것이다. 작동시간에 대하여 압축기 회전수 1000 rpm, 1500 rpm, 

2000 rpm의 운전조건에서 60분쯤 최대 성능계수가 측정되었고 각각 1.60, 1.45, 

1.40의 값을 나타내었다. 압축기 회전수가 2000 rpm에서 시간이 지남에 따라 

R134a 시스템의 냉동용량과 성능계수는 실험결과 각각 20.0%, 20.0% 감소하였다.

압축기 회전수의 증가에 따라 시스템의 성능은 감소하였는데, 이는 압축기의 회

전속도가 증가함에 따라 압축기에서 토출되는 냉매의 유량이 증가하여 냉동용량 

및 압축기의 소비동력 또한 증가하지만 압축기 소비동력의 증가폭이 냉동용량의 

증가폭에 비해 크기 때문에 시스템의 성능계수는 점차 감소하는 경향을 나타내었

다. R404A 시스템은 40분, R134a 시스템은 60분까지 시스템의 안정화로 인해 성능

이 증가하였으며, 그 이후에는 시스템의 성능이 감소하였다. 시스템이 안정화된 후 

120분까지 전반적으로 R404A 시스템의 성능은 약 17.7% 감소하였고, R134a 시스템

의 성능은 약 10.6% 감소하였다. 2000 rpm의 압축기 회전수에서 평균적으로 R404A 

시스템의 성능계수는 R134a 시스템보다 23.3% 높게 측정되었으며, 압축기 회전수
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가 1000 rpm에서 2000 rpm으로 증가함에 따라 R134a 시스템의 성능감소율이 

R404A 시스템보다 크게 나타났다.
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제 2 절 R404A와 R134a 시스템의 해석 모델의 검증

저온에서 작동하는 냉동기의 열교환기는 열교환기에 생성되는 서리의 영향으로 

열교환기의 효율이 점차 감소하게 된다. 이러한 서리를 제거하기 위해 여러 가지 

냉동 사이클 방식(역사이클 hot gas 방식, by pass 방식, 축열 방식)이나 비냉동 사

이클 방식(전열방식, 물‧브라인 분사 방식, 기계적 제거 방식)의 제상방법이 고안되

어 현재 적용 중에 있다. 하지만, 열교환기에서 제상 작업 중에는 시스템의 운전을 

중지하여야 하므로 쾌적성이나 온도 유지의 문제가 발생하며 냉동과 제상 작업의 

반복 운전으로 제품의 수명이 단축될 우려가 있다. 또한, 제상으로 인한 공기측 온

도가 상승하므로 제상 종료 후 열을 제거하기 위한 부가적인 에너지를 소비하게 

된다. 다른 방법으로 서리의 생성을 줄이거나 늦추기 위한 목적으로 열교환기에 친

수성 또는 발수성으로 표면처리를 하는 방법이 활발히 진행 중에 있으며, 열교환기

의 배열이나 핀의 형태 또는 각도를 조절하는 등 열교환기의 효율을 향상시키기 

위한 다양한 방법들이 연구되고 있다. 이처럼 열교환기의 성능 향상을 위한 설계를 

위해서는 서리성장을 억제시켜야 하며, 서리 물성치의 변화에 대한 예측이 필요하

다. 따라서 본 연구에서는 앞선 실험의 조건을 기초로 서리 성장에 대한 모델을 개

발하고, 이러한 개발된 모델을 적용한 R404A와 R134a 시스템의 성능변화를 비교고

찰하기 위해 해석적 연구를 수행하였다.
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1. 실내온도 변화에 따른 성능 검증

R404A와 R134a 시스템의 고내 온도가 탑차용 냉동시스템의 성능에 미치는 영향

을 예측하기 위해 고내 온도를 5℃에서 9℃까지 2℃씩 증가시켜 실험과 예측된 성

능을 비교하였다. Fig. 4.11은 실내측 온도변화에 따른 R404A 시스템의 실험과 해

석적 연구에 대한 압축기 소비동력, 냉동용량, 성능계수의 변화를 비교하여 나타내

고 있다. 실험에 대한 결과에서 작동시간 40분까지 시스템이 안정화되기 위해 냉동

용량이 증가하였고 시스템의 안정화가 이루어진 후에는 착상으로 인하여 냉동용량

이 감소하였다. 해석적 연구에서 성능은 무착상상태인 작동시간 0분에서 최대의 냉

동용량을 나타내었고 작동시간과 함께 서리층의 생성으로 인하여 시스템의 성능이 

감소되는 것으로 예측되었다. 또한, 실험적 연구에서 시스템이 안정화 된 작동시간 

40분 이후부터 해석적 연구와 경향성이 일치하였으며, 시스템이 안정된 작동시간 

40분 이후 실험과 해석적 연구에 대한 냉동용량과 성능계수의 평균 오차율은 각각 

11.7%, 3.2%로 일치함을 보였다. 실내측 공기온도가 5℃에서 시간이 지남에 따라 

시스템이 안정된 40분부터 120분까지 R404A 시스템의 냉동용량과 성능계수는 실험

결과 각각 20.5%, 16.9% 감소하였고, 초기시간부터 120분까지 해석결과 각각 25.0%, 

22.9% 감소하였다.

Fig. 4.12는 실내측 온도변화에 따른 R134a 시스템의 실험과 해석적 연구에 대한 

압축기 소비동력, 냉동용량, 성능계수의 변화를 비교하여 나타내고 있다. 실험에 대

한 결과에서 작동시간 60분까지 시스템이 안정화되기 위해 냉동용량이 증가하였고 

시스템의 안정화가 이루어진 후에는 착상으로 인하여 냉동용량이 감소하였다. 해석

적 연구에서 성능은 무착상 상태인 초기에 최대의 냉동용량을 나타내었고 작동시

간과 함께 서리층의 생성으로 인하여 시스템의 성능이 감소되는 것으로 예측되었

다. 또한, 실험적 연구에서 시스템이 안정화 된 작동시간 60분 이후부터 해석적 연

구와 경향성이 일치하였으며, 실험적 연구에서 시스템이 안정화 된 작동시간 60분 
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이후부터 해석적 연구와 경향성이 일치하였으며, 시스템이 안정된 작동시간인 60분

에서 실험과 해석적 연구에 대한 냉동용량과 성능계수의 평균 오차율은 각각 

10.5%, 28.9%을 일치함을 보였다. 실내측 공기온도가 5℃에서 시간이 지남에 따라 

R134a 시스템의 냉동용량과 성능계수는 실험결과 각각 1.35%, 1.58% 감소하였고 

해석결과 각각 23.0%, 9.7% 감소하였다. 본 연구에서 실험과 해석적 연구에서 오차

가 발생하였는데, 이는 시스템의 모델링에서 각 부품을 연결하는 배관에서의 마찰 

및 압력강하를 무시하였고, 해석적 연구에서는 여러 가지 가정을 하였기 때문이다. 

또한, 증발기 내에서 서리의 형성에 대하여 정확한 예측이 어렵기 때문이다.



- 69 -

0 30 60 90 120
0.0

0.5

1.0

1.5

2.0
0

1

2

3

4
0

1

2

3

4

Toutdoor : 25oC, RH : 50%, Vair : 2 m/s, Comp. speed : 1000 rpm

Co
m

p.
 w

or
k 

(k
W

)

Operating time (min)

 

Ca
pa

ci
ty

 (k
W

)

R404A Indoor air temp.(oC)     5            7            9
Experiment                  
Numerical                    

 CO
P

Fig. 4.11 Comparison of the experimental

and theoretical performance on

the R404A system with indoor

air temperature variation.

  

0 30 60 90 120
0.0

0.5

1.0

1.5

2.0
0

1

2

3

4
0

1

2

3

4

Toutdoor : 25oC, RH : 50%, Vair : 2 m/s, Comp. speed : 1000 rpm

Co
m

p.
 w

or
k 

(k
W

)

Operating time (min)

 

Ca
pa

ci
ty

 (k
W

)

R134a Indoor air temp.(oC)     5            7            9
Experiment                  
Numerical                    

 CO
P

Fig. 4.12 Comparison of the experimental

and theoretical performance on

the R134a system with indoor

air temperature variation.



- 70 -

2. 실외온도 변화에 따른 성능 검증

R404A와 R134a 시스템의 실외온도가 탑차용 냉동시스템의 성능에 미치는 영향

을 예측하기 위해 실외온도를 25℃에서 35℃까지 5℃씩 증가시켜 실험과 예측된 

성능을 비교하였다. Fig. 4.13은 실외측 온도변화에 따른 R404A 시스템의 실험과 

해석적 연구에 대한 압축기 소비동력, 냉동용량, 성능계수의 변화를 비교하여 나타

내고 있다. 실험에 대한 결과에서 작동시간 40분까지 시스템이 안정화되기 위해 냉

동용량이 증가하였고 시스템의 안정화가 이루어진 후에는 착상으로 인하여 냉동용

량이 감소하였다. 해석적 연구에서 성능은 초기상태인 0분에서 최대의 냉동용량을 

나타내었고 작동시간과 함께 서리의 형성으로 인하여 시스템의 성능이 감소되는 

것으로 예측되었다. 또한, 실험적 연구에서 시스템이 안정화 된 작동시간 40분 이

후부터 해석적 연구와 경향성이 일치하였으며, 시스템이 안정된 작동시간 40분 이

후에서 실험과 해석적 연구에 대한 냉동용량과 성능계수의 평균 오차율은 각각 

4.3%, 2.8%로 일치하였다. 25℃에서 35℃까지 실외측 온도가 증가함에 따라 R404A 

시스템의 냉동용량과 성능계수는 실험결과 각각 40.0%, 46.6% 감소하였고 해석결과 

각각 30.1%, 43.1% 감소하였다.

Fig. 4.14는 실외측 온도변화에 따른 R134a 시스템의 실험과 해석적 연구에 대한 

압축기 소비동력, 냉동용량, 성능계수의 변화를 비교하여 나타내고 있다. 실험에 대

한 결과에서 작동시간 60분까지 시스템이 안정화되기 위해 냉동용량이 증가하였고 

시스템의 안정화가 이루어진 후에는 착상으로 인하여 냉동용량이 감소하였다. 해석

적 연구에서 성능은 무착상 상태인 초기에 최대의 냉동용량을 나타내었고 작동시

간과 함께 서리층의 생성으로 인하여 시스템의 성능이 감소되는 것으로 예측되었

다. 또한, 실험적 연구에서 시스템이 안정화 된 작동시간 60분 이후부터 해석적 연

구와 경향성이 일치하였으며, 시스템이 안정된 작동시간 60분에서 실험과 해석적 

연구에 대한 냉동용량과 성능계수의 평균 오차율은 각각 14.6%, 25.7%를 나타냈다. 
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25℃에서 35℃까지 실외측 온도가 증가함에 따라 R134a 시스템의 냉동용량과 성능

계수는 실험결과 각각 5.4%, 12.5% 감소하였고 해석결과 각각 8.2%, 20.2% 감소하

였다.
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3. 압축기 회전수 변화에 따른 성능 검증

R404A와 R134a 시스템의 주행속도가 탑차용 냉동시스템의 성능에 미치는 영향

을 예측하기 위해 압축기 회전수를 1000 rpm에서 2000 rpm까지 500 rpm씩 증가시

켜 실험과 예측된 성능을 비교하였다. Fig. 4.15는 압축기 회전수 변화에 따른 

R404A 시스템의 실험과 해석적 연구에 대한 압축기 소비동력, 냉동용량, 성능계수

의 변화를 비교하여 나타내고 있다. 실험에 대한 결과에서 작동시간 40분까지 시스

템이 안정화되기 위해 냉동용량이 증가하였고 시스템의 안정화가 이루어진 후에는 

착상으로 인하여 냉동용량이 감소하였다. 또한, 실험결과 최대 성능계수는 1000 

rpm에서 측정되었고 해석적 연구에서 최대의 성능계수는 1500 rpm으로 나타났다. 

이때 최대 성능계수는 각각 2.07, 2.3으로 나타났고 시간에 따라 성능은 각각 

16.9%, 14.4% 감소하였으며, 실험적 연구에서 시스템이 안정화 된 작동시간 40분 

이후부터 해석적 연구와 경향성이 일치하였으며, 시스템이 안정된 작동시간 40분 

이후 각 rpm별 실험과 해석적 연구에 대한 냉동용량과 성능계수의 오차율은 각각 

24.8%, 10.6%로 일치함을 보였다.

Fig. 4.16은 압축기 회전수 변화에 따른 R134a 시스템의 실험과 해석적 연구에 

대한 압축기 소비동력, 냉동용량, 성능계수의 변화를 비교하여 나타내고 있다. 실험

에 대한 결과에서 작동시간 60분까지 시스템이 안정화되기 위해 냉동용량이 증가

하였고 시스템의 안정화가 이루어진 후에는 서리의 영향으로 냉동용량이 감소하였

다. 해석적 연구에서 성능은 무착상 상태인 초기에 최대의 냉동용량을 나타내었고 

작동시간과 함께 서리층 조건으로 인하여 시스템의 성능이 감소되는 것으로 예측

되었다. 또한, 실험적 연구에서 시스템이 안정화 된 작동시간 60분 이후부터 해석

적 연구와 경향성이 일치하였으며, 시스템이 안정된 작동시간 60분 이후 실험과 해

석적 연구에 대한 냉동용량과 성능계수의 평균 오차율은 각각 25.1%, 15.7%로 일치

하였다. R404A 시스템과 달리 R134a 시스템은 실험과 해석적 연구 모두 1000 rpm
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에서 최대의 성능계수를 나타냈다. 이때 최대 성능계수는 각각 1.60, 1.57로 나타났

고 시간에 따라 성능은 각각 1.6%, 9.7% 감소하였다. 
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제 3 절 대체냉매(R744, R1234yf) 시스템의 성능 해석 결과 및 고찰

현재 지구온난화 문제로 야기되고 있는 HCFC계열의 냉매인 R404A와 R134a 냉

매를 대체하기 위한 대체냉매의 연구가 활발히 진행 중에 있다. 대표적인 대체냉매

로써 자연냉매인 R744와 최근에 개발된 R1234yf 냉매가 있으며, 이러한 대체냉매

들은 지구온난화지수(GWP : Global Warming Potential) 가 150 이상인 냉매의 사용

에 대한 규제를 만족한다. 따라서 본 연구에서는 앞선 연구와 같은 조건을 바탕으

로 기존에 사용되고 있는 R404A, R134a 냉매와 대체냉매인 R744, R1234yf 냉매를 

적용한 상용탑차용 냉장시스템의 성능특성을 파악하고 R1234yf 시스템은 R134a 시

스템보다 성능이 낮기 때문에 내부열교환기를 추가하여 R1234yf 시스템의 성능향

상을 위한 해석적 연구를 수행하였다. 이때 본 시스템은 냉장조건으로 운전됨으로 

서리의 성장이 약하고 운전특성에 미치는 영향이 상대적으로 적음으로 열교환기에

서 무착상 조건을 가정하여 성능해석을 진행하였다.
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1. 실내온도 변화에 따른 성능 해석

무착상 상태에서 기존 냉매와 대체냉매를 적용한 탑차용 냉동시스템의 실내온도 

변화에 따른 냉동용량, 압축기 소비동력, 성능계수를 Fig. 4.17에 나타내었다. 실내

측 온도를 1℃에서 9℃까지 2℃씩 증가시켜 가면서 성능해석을 진행하였다. R744 

시스템은 실내측 공기온도 변화에 따라 전반적으로 R404A 시스템과 비슷한 냉동용

량을 가지며 R404A 시스템보다 0.9% 높게 측정되었다. 낮은 실내측 공기온도 1℃

에서 R134a, R1234yf, 내부열교환기를 추가한 R1234yf 시스템의 냉동용량은 R404A 

시스템보다 2.4%, 2.2%, 2.5% 낮게 나타났지만, 실내측 공기온도가 상승함에 따라 

냉동용량이 크게 증가하였다. 9℃의 실내측 공기온도에서 R744와 R134a 시스템의 

냉동용량은 R404A 시스템보다 0.5%, 3.4% 높게 나타났으며, R1234yf와 R1234yf, 내

부열교환기를 추가한 R1234yf 시스템의 냉동용량은 1.6%, 0.6% 낮게 나타났다. 실

내측 공기온도가 1℃에서 9℃까지 증가함에 따라 R404A 시스템의 냉동용량은 2.42 

kW에서 2.66 kW로 10.0% 증가하였고 성능계수는 1.97에서 2.22로 12.7% 증가하였

으며, R134a 시스템의 냉동용량은 2.36 kW에서 2.75 kW로 16.4% 증가하였고 성능

계수는 1.91에서 2.44로 27.7% 증가하였다. 대체냉매인 R744 시스템의 경우, 실내측 

온도가 1℃에서 9℃까지 증가함에 따라 냉동용량은 2.44 kW에서 2.68 kW로 9.6% 

증가하였고 성능계수는 1.78에서 2.04로 14.3% 증가하였다. 반면에 R1234yf 시스템

의 경우 실내측 공기온도가 1℃에서 9℃까지 증가함에 따라 냉동용량은 2.24 kW에

서 2.62 kW로 17.1% 증가하였고 성능계수는 1.66에서 2.13으로 28.0% 증가하는 것

으로 나타났다. R1234yf 시스템 성능계수는 R134a 시스템의 성능계수보다 약 

12.0% 낮게 나타났고 R1234yf 시스템의 성능향상을 위해 내부열교환기를 적용한 

경우, R1234yf 시스템의 성능계수보다 약 7.6% 향상되었으며, R134a 시스템과의 성

능차이는 약 4.4%로 줄어들었다. 실내온도가 증가함에 따라 냉매와 공기의 온도차

가 증가하며 증발기 입구와 출구 측의 엔탈피 차가 증가하게 되어 냉동용량은 증
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가하였고, 증발기 입구로 유입되는 냉매의 비체적이 증가하여 시스템에 흐르는 질

량유량이 감소함으로써 압축기 소비동력은 감소하였다. 그 결과 시스템의 성능계수

는 증가하게 된다. 또한, 실내측 공기온도가 변화함에 따라 R134a와 R1234yf 시스

템이 R404A와 R744 시스템보다 더욱 민감하게 반응하였으며, 이는 5℃에서 R134a

와 R1234yf 냉매가 R404A와 R744 냉매보다 증발잠열 및 비열이 작기 때문으로 사

료된다.
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2. 실외온도 변화에 따른 성능 해석

실외온도 변화에 따른 기존 냉매와 대체냉매를 적용한 탑차용 냉동시스템의 냉

동용량, 압축기 소비동력, 성능계수의 변화를 Fig. 4.18에 나타내었다. 본 연구에서

는 실외측 온도를 25℃에서 35℃까지 2.5℃씩 증가시켜 해석적 연구를 진행하였다. 

R744 시스템은 실내측 공기온도 변화에 따라 R404A 시스템과 비슷한 냉동용량을 

가지며 전반적으로 R404A 시스템보다 0.6% 높게 측정되었지만, R744 시스템의 압

축기 소비동력 크게 증가하여 성능계수는  R404A 시스템이 7.4% 높게 나타났다. 

실외측 공기온도가 상승함에 따라 냉동용량이 크게 감소하였고 35℃의 실외측 공

기온도에서 R744 시스템의 성능계수는 R404A 시스템보다 6.1% 낮게 나타났다. 

R134a, R1234yf, 내부열교환기를 추가한 R1234yf 시스템의 성능계수는 R404A 시스

템보다 45.0%, 27.3%, 39.5% 높게 나타났다.

일반적으로 실외온도가 증가함에 따라 응축온도와 압력이 상승하며 이에 압축기

에서 압축비의 증가로 이어져 압축기 소비동력은 증가하게 되며 압축기에서 토출

된 냉매와의 온도차 감소로 응축기 출구에서 냉매의 온도가 증가하고 이에 따라 

시스템의 냉동용량은 감소하게 된다. 실외측 온도가 25℃에서 35℃까지 증가함에 

따라 R404A 시스템의 냉동용량은 2.53 kW에서 1.76 kW까지 30.4% 감소하였고 성

능계수는 2.07에서 1.17까지 43.5% 감소하였으며, R134a 시스템의 냉동용량은 2.52 

kW에서 2.31 kW로 8.3% 감소하였고 성능계수는 2.13에서 1.70으로 20.2% 감소하였

다. 또한, R744 시스템의 경우, 실외측 온도가 25℃에서 35℃까지 증가함에 따라 

냉동용량은 2.53 kW에서 1.79 kW로 29.2% 감소하였고 성능계수는 1.87에서 1.10으

로 41.2% 감소하였다. R1234yf 시스템은 실외측 온도가 25℃에서 35℃까지 증가함

에 따라 냉동용량은 2.51 kW에서 2.17 kW로 13.5% 감소하였고 성능계수는 1.94에

서 1.50으로 22.7% 감소하였다. R1234yf 시스템 성능계수는 R134a 시스템의 성능계

수보다 약 12.5% 낮게 나타났으며 R1234yf 시스템의 성능향상을 위해 내부열교환
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기를 적용한 경우, R1234yf 시스템의 성능계수보다 약 8.2% 향상되었으며, R134a 

시스템과의 성능차이는 약 5.3%로 감소하였다. 실외측 공기온도가 상승함에 따라 

R404A와 R744 시스템이 R134a와 R1234yf 시스템보다 성능감소율이 더 크게 나타

났다.
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3. 실외풍속 변화에 따른 성능 해석

실외기 전면에서 불어오는 공기의 속도 변화에 따른 성능 변화를 Fig 4.19에 나

타내었다. 실외 풍속이 증가함에 따라 응축기에서 냉매와의 열교환량이 증가하여 

응축기에서 토출되는 냉매의 온도가 감소하여 시스템의 냉동용량은 증가하고, 압축

기에서 냉매의 토출압력이 낮아져 압력비가 감소해 압축기 소비동력은 감소하게 

된다. 본 연구에서는 실외기측 풍속변화에 따른 성능 변화를 고찰하기 위해 실외측 

공기의 풍속을 1 m/s에서 5 m/s까지 1 m/s씩 증가시켜 해석적 연구를 수행하였다. 

R744 시스템은 실외풍속 변화에 따라 R404A 시스템과 비슷한 경향을 나타냈으며, 

전반적으로 R404A 시스템의 냉동용량보다 7.0% 높게 측정되었지만, R404A 시스템

의 압축기 소비동력이 낮게 나타나 성능계수는  R404A 시스템이 8.9% 높게 나타났

다. 실외풍속이 1 m/s에서 2 m/s까지 증가할 때, R404A 시스템의 냉동용량은 2.05 

kW에서 2.52 kW까지 약 22.9% 증가하였고, 압축기 소비동력은 1.38 kW에서 1.22 

kW까지 약 11.4% 감소하여 성능계수는 1.49에서 2.07까지 약 38.8% 증가하였으며, 

R134a 시스템의 냉동용량은 2.39 kW에서 2.52 kW까지 약 5.7% 증가하였고, 압축

기 소비동력은 1.21 kW에서 1.18 kW까지 약 2.1% 감소하여 성능계수는 1.98에서 

2.13까지 약 8.0% 증가하였다. 또한, R744 시스템의 경우 실외풍속이 1 m/s에서 2 

m/s까지 증가함에 따라 냉동용량은 2.08 kW에서 2.53 kW로 약 21.6% 증가하였고, 

압축기 소비동력은 1.53 kW에서 1.32 kW로 약 11.8% 감소하여 성능계수는 1.36에

서 1.87 약 37.8% 증가하였다. 동일한 조건에서 R1234yf 시스템의 냉동용량은 2.35 

kW에서 2.51 kW로 약 6.7% 증가하였고, 압축기 소비동력은 1.37 kW에서 1.29 kW

로 약 4.7% 감소하여 성능계수는 1.74에서 1.94로 약 12.0% 증가하였으며, R1234yf 

시스템에 내부열교환기를 적용한 경우, 냉동용량은 2.47 kW에서 2.52 kW로 약 

2.0% 증가하였고, 압축기 소비동력은 1.28 kW에서 1.23 kW로 약 4.2% 감소하여 성

능계수는 1.93에서 2.05로 약 6.5% 증가하였다. R404A와 R744 시스템은 2 m/s 이후
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에도 냉동용량이 약 8.1% 증가하였고 압축기 소비동력은 약 3.6% 감소하였으며 이

에 성능계수는 약 11.5% 증가하였지만, R134a, R1234yf, 내부열교환기를 추가한 

R1234yf 시스템은 풍속이 2 m/s 이상 증가하게 될 경우 응축기에서 충분한 열교환

으로 인해 압축기 부분에 의한 영향이 적어 냉매의 질량유량의 변화가 미미해 냉

동용량과 압축기 소비동력의 변화는 작게 나타났다. 



- 85 -

1 2 3 4 5
1.0

1.2

1.4

1.6
1.8

2.2

2.6

3.0
1.2

1.7

2.2

2.7

 

Ca
pa

ci
ty

 (k
W

)

Front air velocity (m/s)

 R134a       R404A     R744     R1234yf     R1234yf+IHX
                       

Toutoor : 25oC, Tindoor : 5
oC

Relative humidity : 50%
Comp. speed : 1000 rpm

 

Co
m

p.
 w

or
k 

(k
W

)

 CO
P

Fig. 4.19 Variations of compressor work, refrigera

-tion capacity, and COP with front air

velocity.



- 86 -

4. 압축기 회전수 변화에 따른 성능 해석

차량용 냉동기의 특성상 기어의 변속이나 주행속도 등에 의해 급변하는 압축기

의 회전수가 급변하게 된다. 엔진의 회전수가 변할 경우 압축기에서 토출되는 냉매

의 유량이 변해 압축기의 소비동력과 냉동용량에 영향을 미치게 된다. 따라서 압축

기 회전수 변화에 대한 해석적 연구를 1000 rpm에서 3000 rpm까지 500 rpm씩 증

가시켜 수행하여 Fig. 4.20에 나타내었다. R744 시스템은 압축기 회전수 변화에 따

라 R404A 시스템과 비슷한 경향을 가지며 전반적으로 R404A 시스템의 성능계수보

다 6.2% 낮게 나타났다. R404A 및 R744 시스템의 압축기 회전수 변화에 따른 냉동

시스템의 성능계수는 1500 rpm에서 가장 크게 나타났으며 시스템의 냉동용량은 각

각 4.56 kW, 4.58 kW로 측정되었으며, 이때의 성능계수는 각각 2.30, 2.17로 계산되

었다. 압축기 회전수가 1500 rpm에서 3000 rpm으로 증가함에 따라 두 시스템의 성

능계수는 각각 30.0%, 29.1% 감소하였다. 압축기 회전수 변화에 따른 R134a, 

R1234yf, 내부열교환기를 추가한 R1234yf 시스템의 성능계수는 1000 rpm에서 가장 

크게 나타났으며, 이때의 냉동용량과 성능계수는 각각 2.52 kW와 2.13, 2.51 kW와 

1.94, 2.52 kW와 2.05를 나타났다. 압축기 회전수가 1000 rpm에서 3000 rpm으로 증

가함에 따라 성능계수는 각각 27.1%, 43.5%, 41.8% 감소하였다. 압축기 회전수가 증

가함에 따라 시스템에 흐르는 냉매의 유량이 증가하여 냉동용량은 증가하지만, 압

축기에서 토출되는 냉매의 증가로 압축비가 증가해 압축기의 소비동력은 상승하며 

압축기 소비동력의 증가폭이 냉동용량의 증가폭에 비해 크기 때문에 시스템의 성

능계수는 감소하게 된다.
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제 5 장 결 론

식생활의 향상 및 다양화로 고품질의 물품에 대한 요구가 증대되면서 인스턴트 

식품류, 육류, 냉동 생선류 및 채소류, 청과물 등의 저온유통이 날로 증가되고 있으

며, 식품의 장단거리 운송을 위해 냉동기를 탑재한 냉동(장) 차량이 널리 사용되고 

있다. 이러한 냉동탑차는 고내의 온도를 항상 일정하게 유지하기 위해 냉동장치를 

사용함으로써 일반 탑차에 비하여 더 많은 에너지를 소비한다. 따라서 본 연구는 

주행 시에 연비저하에 직접적인 영향을 미치는 냉동기의 성능개선을 위해 상용탑

차용 냉동시스템의 성능측정을 위한 실험장치를 구축하고, 기존의 냉매인 R404a와 

R134a를 적용하여 특성을 파악하고 지구온난화문제의 해결방안으로 대체냉매의 적

용성을 판단하기 위해 R744(CO222) 냉매와 R1234yf 냉매를 이용한 상용탑차용 냉동

사이클을 모델링하여 대체냉매의 적용 가능성여부에 대한 해석적 연구를 수행하였

으며, 이에 다음과 같은 결론을 얻었다.

탑차용 냉동시스템의 실험적 연구를 수행하기 위해 기본조건에서 R404A 시스템

의 최적 냉매 충전량과 최적개도는 1.3 kg과 75%에서 가장 최적의 성능을 나타냈

으며, 성능계수는 각각 2.07로 측정되었으며, R134a 시스템의 최적 냉매 충전량과 

최적개도는 1.4 kg과 60%에서 가장 최적의 성능을 나타냈으며, 이때 성능계수는 

1.60으로 측정되었다. 실내측 공기온도가 증가함에 따라 R404A 시스템은 40분쯤 최

대 성능계수가 측정되었고 R134a 시스템은 60분쯤 최대 성능계수가 나타났으며 두 

시스템의 성능계수는 증가하였다. 실외측 공기온도 25℃에서 35℃로 상승함에 따라 

R404A와 R134a 시스템 모두 응축온도와 압력이 상승하며 압축기 소요동력의 증가

로 인해 성능계수는 감소하였다. 압축기 회전수가 증가함에 따라, R404A와 R134a 

시스템 모두 압축기 소비동력의 증가율이 냉동용량 증가율보다 더 크기 때문에 성

능계수는 감소하였다.

앞선 실험조건을 기초로 서리성장에 대한 시스템 성능을 예측하고, 이를 기존냉
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매(R404A, R134a) 시스템에 적용하여 실험과 해석결과를 비교하였으며, 실내온도가 

증가함에 따라 성능계수는 모두 증가하였고 실외온도가 증가함에 따라 성능계수가 

감소하였다. 압축기 회전수가 증가함에 따라 R404A 시스템의 최대 성능계수는 실

험과 해석결과 각각 1000 rpm, 1500 rpm으로 나타났으며, R134a 시스템의 최대 성

능계수는 실험과 해석결과 모두 1000 rpm으로 확인되었다. 실험적 연구에서 시스

템이 안정되는 작동시간에는 성능이 증가하였고 이후에는 서리의 형성으로 인해 

시스템의 성능이 감소하였으며, 이때의 실험과 해석결과에 대한 경향성은 일치하였

다. R404A 시스템의 안정된 작동시간 40분 이후에서 실내측 공기온도, 실외측 공기

온도, 압축기 회전수 변화에 대한 실험과 해석적 연구의 평균 오차율은 각각 3.2%, 

2.8%, 10.6%로 나타났고 R134a 시스템의 안정된 작동시간 60분 이후에서 실내측 

공기온도, 실외측 공기온도, 압축기 회전수 변화에 대한 실험과 해석적 연구의 평

균 오차율은 각각 28.9%, 2.6%, 15.7%로 일치하였으며, 실험과 해석적 연구에서 

R404A 시스템이 R134a 시스템보다 성능이 잘 예측되었다.

무착상 상태로 가정하여 대체냉매를 적용한 냉동시스템의 해석결과 실내측 온도

가 1℃에서 9℃로 증가함에 따라 모든 시스템의 성능계수는 증가하였다. 또한 대체

냉매의 경우 R1234yf 시스템이 R744 시스템보다 더욱 민감하게 반응하였다. 실외

측 온도를 25℃에서 35℃까지 2.5℃씩 증가시켜 해석적 연구를 진행한 결과 모든 

시스템에서 성능계수는 감소하였으며, R744 시스템이 R1234yf 시스템보다 더욱 민

감하게 반응하였다. 실외풍속이 1 m/s에서 5 m/s까지 증가함에 따라 모든 시스템의 

성능계수는 증가하였으며, 2 m/s 까지는 냉동용량 및 성능계수가 급격히 증가하였

으며, 2 m/s 이후에서는 공기와 냉매와의 열교환이 충분히 이루어져 시스템의 냉동

용량 및 성능계수의 증가율은 감소하였다. 압축기 회전수가 1000 rpm에서 3000 

rpm에 따라 R404A 및 R744 시스템의 압축기 회전수 변화에 따른 냉동시스템의 성

능계수는 1500 rpm에서 가장 크게 나타났으며 이때 시스템의 성능계수는 각각 

2.30, 2.17로 측정되었다. R134a, R1234yf, 내부열교환기를 추가한 R1234yf 시스템의 
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성능계수는 1000 rpm에서 가장 크게 나타났으며, 이때 각 시스템의 성능계수는 

2.13, 1.94, 2.05이다. 또한, 압축기 회전수가 증가함에 따라 모든 시스템에서 냉동용

량 증가율보다 압축기 소비동력의 증가율이 더 크기 때문에 성능계수는 감소하였

다. R1234yf 시스템은 R134a 시스템보다 약 12% 성능이 낮게 나타났으며, 내부열

교환기를 추가한 R1234yf 시스템은 R134a 시스템과의 성능차이는 약 4.4%까지 줄

어들었다.

본 연구를 통하여 대체냉매에 대한 상용탑차 냉동시스템의 성능을 알아보았으며, 

이러한 연구결과는 차세대 대체냉매를 적용한 냉동시스템의 운전특성에 대한 기초

적인 자료를 제공하고자 한다.
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또한 학부과정부터 석사과정동안 같이 동거동락한 선·후배들께도 감사의 말을 

전합니다. 저의 사수이신 진현이형과 저의 직속선배인 변이형은 처음에 나이도 어

리고 어리숙한 후배 한명을 가르치고 키워주셔서 감사드리고, 친구이자 후배인 중

국친구 Tim, Jerry는 힘든 유학생활에도 항상 밝은 모습과 열심히 해주는 모습에 

저 또한 열심히 해야겠다는 다짐을 할 수 있었습니다. 이 두 친구에 앞날에 무궁

한 발전을 기원합니다. 또한 나보다 나이는 많지만 후배인 재경이형은 나이도 어

린 제가 선배여서 힘들었을 수도 있지만, 내색않고 참아줘서 고맙습니다. 그리고 

이번에 석사과정 들어온 지호와 진환이형은 초심을 잃지 말고 열심히 할 것으로 

생각하고 더 분발해주길 바랍니다. 또한 학부과정 정균이형, 광현이, 내 부사수 

대원이, 운동 친구 형민이까지 앞날의 행복을 기원합니다.

마지막으로, 사랑하는 가족, 아버지, 어머니, 쌍둥이 형에게 깊은 감사의 마음 

전합니다.

2014年 2月

신재생에너지실험실 
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