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Nomenclature

 A : area (m
2)

   C : specific heat ratio

 Cp : specific heat (J/kgK)

 D : diameter (m)

 Dc : fin collar outside diameter (m)

 Dh : hydraulic diameter (m)

  : friction factor

 Fp : fin pitch (m)

 Fs : fin spacing (m)

 G : mass flux (kg/m2s)

 H : height (mm)

 h : heat transfer coefficient (W/m2K), enthalpy

 k : thermal conductivity (W/mK)

 L : length (m)

  : refrigerant mass flow rate (kg/s)

 N : number of longitudinal tube rows

 NTU : number of transfer units

 Nu : nusselt number

 P : pressure

 Pt : transverse tube pitch (m)

 Pl : longitudinal tube pitch (m)

 Pr : Prandtl number
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 Q : heat quantity (kW)

 Re : Reynolds number

    : pressure ratio

   : total resistance

 S : suppression factor

 Ss : breadth of a slit in the direction of airflow (m)

 Sh : height of slit (m)

 Sw : width of slit (m)

 T : temperature (oC)

 UA : Overall heat transfer coefficient (W/K) 

   : compressor displacement (m3/s)

 : compressor work (kW) 

We : Weber number

  : vapor quality

 X : Lockhart Martinelli parameter

 yw : condensation film thickness (mm)

 Greeks

   : density (kg/m3)

 : specific volume (m3/kg)

 : fin efficiency

 : isentropic efficiency

 : mechanical efficiency
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 : surface efficiency

 : total efficiency

 : volume efficiency

 : roughness, effectiveness 

 : surface tension (N/m)

 : fin thickness (mm)


 : two-phase multiplier

 : dry angle (o)

Subscripts

 air : air 

 b : evaluated at the bulk temperature

 c : cold

 comp : compressor

 cb : convective boiling

 dry : dry

 film : condensation liquid 

 h : hot

 in : in

 isen : isentropic

 l : liquid

 max : maximum

 min : minimum
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 nb : nucleated boiling

 out : out

 ref : refrigerant

 suc : suction 

 total : total

 v : vapor

 wet : wet
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ABSTRACT

Theoretical Study on the Performance 

Characteristics of CO2 cooling cycle with an 

Internal Heat Exchanger and Ejector System

                       Kang, Byun

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

                       Department of Mechanical Engineering,

                       Graduate School of Chosun University

Recently, the interest about natural refrigerant has been increased as the inter-

national regulation and constraints on the environment has been developed and 

strengthen. Among the natural refrigerants, Carbon dioxide(CO2) is in highlight as 

a future substitutable refrigerant, so it has been researched actively on HVAC 

application fields. However, refrigerating cycle using carbon dioxide is usually op-

erated beyond the critical pressure, so it is operated under high pressure com-

pared to subcritical cycle. In addition to, the system performance is lower than a 

subcritical cycle and it varies significantly with operating conditions.

There are several methods to improve the system to improve the system per-

formance of CO2 heat pump system. One of those ways is to use an ejector and 

internal heat exchanger. In a CO2 cycle, an ejector an reduce the throttling losses 
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during the expansion process and increase the evaporating pressure by using ki-

netic energy of expanded refrigerant, and thereby the compressor can be sig-

nificantly reduced. The internal heat exchanger(IHX) is commonly utilized to in-

creases the cooling capacity by the reduction of the gascooler outlet temperature 

through the heat exchange between the gascooler outlet refrigerant and evapo-

rator outlet refrigerant. By installation of an ejector and IHX into a CO2 re-

frigerant  cycle, the system performance and reliability can be improved 

simultaneously. 

The refrigerant system using carbon dioxide is still in the beginning stage of 

HVAC application fields. Researches on performance improvement of a CO2 re-

frigerant system with an ejector and IHX are hardly to find in open literature. 

Especially, the studies on performance characteristics of a CO2 refrigeration sys-

tem with an ejector and IHX according to operating conditions have not carried 

out. The objective of this study is to investigate the performance of a CO2 sys-

tem using an ejector and IHX. For this, the theoretical model for prediction of 

system performance in a CO2 cycle with an ejector and IHX was developed and 

system performance was investigated with operating conditions. Besides, the sys-

tem performance of a basic and an ejector cycle was compared to that of a ba-

sic and an ejector cycle with an IHX. 

The COP of an ejector cycle tends to increase gradually with a rise of EEV 

opening. It is because that the compressor work decreases by pressure recovery 

in an ejector and the cooling capacity increases due to a rise of refrigerant mass 

flow rate. In this study, the evaporating pressure of a basic and an ejector cycle 

at EEV opening of 60% is shown similarly. Therefore, analysis and comparison of 

system performance with operating conditions was performed when the EEV 
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opening was 60%

In a basic and an ejector cycle with IHX, the compressor work and cooling ca-

pacity increases with a rise of the length of IHX. However, the system COP im-

proves until the IHX length of 12 m for both cycles, and it decreases after 12 m. 

As the length of IHX increases, the refrigerant mass flow rate at the evaporator 

increases due to a rise of entrainment in an ejector. Moreover, the quality at the 

inlet of evaporator is gradually decreased, and thereby the cooling capacity in-

creases significantly. In this study, the compressor work and cooling capacity of a 

basic cycle increases by 8% and 11% as the length of IHX rises from 0 to 12 m. 

Those of an ejector cycle increases by 10% and 11%, respectively. 

The effect of gascooler inlet air condition is relatively small in an ejector cycle 

because the cooling capacity can maintain and compressor work can decrease by 

using an ejector. Thus, the performance degradation of an ejector cycle for vari-

ous gascooler inlet air conditions is small compared to that of a basic cycle. and 

The improvement of system performance of an ejector cycle is relatively large 

compared to that of a basic cycle for various indoor air conditions.  

It can be expected that this study will provide the basic data about the per-

formance variation of CO2 cycle with an ejector and IHX, and it will contribute 

the development of a high efficient CO2 system. 
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제 1장 서 론

제 1 연구 배경

최근 산업발달로 인하여 격한 기술발달과 더불어 환경오염 문제가 심각하게 

두되면서 이를 해결하기 해 많은 연구가 진행되고 있다.기존에 사용되었던 

CFC  HCFC계열의 냉매는 오존층 괴와 지구온난화를 유발시키는 등 심각한 

환경오염과 생태계 괴를 가속시킴에 따라 국제 인 약을 통해 사용을 규제하

고 있다.이에 선진국의 경우 1995년 말부터 CFC 냉매의 생산을 폐하 고,

HCFC 냉매의 경우 2020년 폐를 목표로 체 냉매를 이용한 응용기술 개발  

제품 생산이 진행되고 있다. 체냉매로는 합성물질인 HFC계 냉매와 자연냉매 등

이 유력하며 유럽을 심으로 냉장고에서는 HC계 냉매인 R-600a도 체냉매로 사

용되고 있으며 가정용 에어컨에는 혼합냉매인 R-407C와 R-410A가 R-22냉매를 

체하여 용되고 있다.그러나 재 체냉매로 많이 사용되고 있는 HFC계 냉매도 

생산 공정 에 오존층을 괴시키는 물질이 나오는 것으로 알려져 있으며 지구온

난화지수(GlobalWarimingPotentail:GWP)가 기존의 HCFC계 냉매 수 이므로,

1997년 채택된 교토의정서에는 온실효과 가스의 배출규제 물질에 포함되어 있다.

이에 자연속에 존재하는 자연냉매에 한 연구가 각  받고 있다.자연냉매는 환경

인 측면에서 오존층 피괴와 지구온난화에 미치는 향은 미미하고 무독성으로 

인체에 무해하며,화학 으로 안정 이며,기존의 냉동기 재료를 그 로 사용할 수 

있는 장 을 가지고 있으며 열역학  물성치와 달물성이 우수하여 냉동기에 

용하 을 시에 높은 성능계수를 얻을 수 있다.이러한 자연냉매  하나인 이산화탄

소는 ODP  GWP가 매우 낮고 열역학  물성치가 뛰어나며,독성과 인화성이 없

다. 한 시스템 소형화에 매우 유리하며,주변에서 쉽게 구할 수 있다는 장 이 

있다.하지만 이산화탄소 시스템은 기존의 아임계 사이클과 달리 월임계 사이클
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로 고압에서 상변화 없이 작동하여 기존의 시스템에 비해 신뢰성이 낮고 비효율

인 성능을 보이고 있다.따라서 시스템의 성능향상을 하여 많은 연구가 진행되고 

있으며 그  한 가지 방법은 사이클의 팽창과정에서의 추력손실(expansion loss)을 

감소시키는 것이다. 이젝터(ejector)의 팽창과정은 등엔트로피 과정과 유사하여 팽

창과정에서의 추력손실을 감소시키며 일의 손실을 압력에 지로 환시켜 시스템 

압력을 상승시키는 가압 기능도 가지고 있다. 이로 인하여 압축비와 압축기 소요동

력을 감소시켜 시스템의 성능을 향상시킬 수 있다. 이젝터는 구조가 간단하고 구동

부가 없어 유지  리가 용이하다. 한 반 구 이고 제작비용이 렴하여 실제 

상업용 시스템에 용이 유리하고 신뢰성이 높다. 내부열교환기는 가스쿨러 출구의 

고온고압의 냉매와 증발기 출구의 온 압의 냉매를 서로 열교환 함으로써 팽창

장치 입구에서 냉매의 과냉도를 증가시켜 팽창장치의 비가역 인 손실을 이고 

압축기 입구의 과열도를 확보하여 압축기에 유입되는 액상의 냉매를 방지하는 역

할을 하게 된다. 한 증발기의 냉방용량의 증가로 인하여 사이클의 성능을 높이고 

시스템의 신뢰성을 향상시킬 수 있는 장 을 가지고 있다.

이산화탄소를 이용한 사이클에 한 연구는 최근 국내에서 활발히 진행되고 있

으나 아직 사이클의 특성에 한 연구가 명확하고 일 으로 정리되지 못하고 있

다. 일반 으로 이산화탄소를 용한 시스템의 성능이 기존의 냉매를 용한 사이

클보다 낮으며 외기온도에 변화에 따른 사이클의 성능 변화가 심해 사이클의 신뢰

성이 낮음으로 이를 극복하기 한 사이클 방안에 한 구체 인 이해와 해석, 그

리고 성능향상을 한 방법에 한 자세한 연구가 실 으로 실히 필요하다. 특

히 이산화탄소 사이클 성능 향상시킬 수 있는 방안으로 내부열교환기나 이젝터 

용한 따른 연구는 세계 으로 미비한 단계에 있고 성능에 한 해석 데이터나 주

변조건에 따른 사이클의 성능 특성에 한 연구는 아직 완성단계에 이르지 못하고 

있다.
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제 2 국내·외 연구 동향

1.이산화탄소 열펌 에 한 연구동향

이산화탄소 히트펌  시스템에 한 연구는 Lorentzen(1993)는 이산화탄소를 기

반으로 하는 공기조화 시스템은 주로 임계 사이클,즉 임계 고압  아임계 

압조건들에서 운 되며,열방출은 단상 고압 유체의 냉각에 의해 발생하고,기존 

시스템에서처럼 응축에 의하지 않으며,열은 증발에 의해 흡수되지만 증발압력이 

고압으로 작동된다고 보고하 다. 한 Bivens(1994)등은 체냉매를 용한 이

식 열교환기에서 기존의 냉매보다 성능이 약 6~7% 증가함을 발표하 다.

Bullock(1997)등은 해석  연구를 통해 이산화탄소 히트펌  시스템이 R-22히트펌

 시스템에 비해 냉방운 에서 약 30%,난방운 에서 약 25% 낮은 성능계수를 

나타낸다고 보고하 다. 한 Yin(2000)등은 실험을 통해 통 인 기존 냉매 시스

템과 이산화탄소 시스템을 비교하고 주변온도가 높은 경우 이산화탄소 시스템이 

낮은 열 달량과 성능계수를 나타내지만 주변온도가 낮은 경우에 이산화탄소 시스

템의 용량과 성능계수는 매우 높다고 보고하 다.Neksa(1998)등과 Hrnjak(2000)등

은 이산화탄소 사이클의 성능특성에 한 연구를 하여 가스쿨러(gascooler)압력

의 제어를 통한 시스템 성능변화를 해석과 실험  방법을 이용하여 고찰하 다.

Boewe(2001)등은 실험을 통하여 공조시스템에서 동축  내부열교환기를 장착하

을 경우 내부열교환기를 장착하지 않은 시스템보다 약 25% 성능 향상을 가져왔

다고 보고하 으며 Hermann(2000)등은 이산화탄소를 이용한 시스템에서 내부열교

환기를 용한 경우,각각의 성능의 변화에 한 연구를 다른 냉매와 비교를 통하

여 기존 아임계 사이클로 작동되는 시스템에 비해 임계 사이클로 작동되는 시스

템에서 내부열교환기의 효용성이 크다고 보고하 다.그리고 Sarkar(2004,2006)등

은 해석  방법을 이용하여 여러 가지 이산화탄소 사이클에서 토출압력 변화에 따
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른 성능을 고찰하고 이에 시스템의 성능유지를 한 최 의 토출압력에 한 연구

를 진행하 으며,Chen(2005)등은 내부열교환기(internalheatexchanger)를 용한 

이산화탄소 사이클에서 가스쿨러 압력변화에 따른 성능변화를 측하고 가스쿨러 

압력과 성능에 한 수식을 개발하 다. 한 Stene(2005)는 가정용 이산화탄소 열

펌 와 탕시스템(waterheater)을 같이 구성하여 각각의 운 조건에 따른 성능평

가를 해석  방법과 실험  방법을 이용하여 동시에 진행하 고,Kim(2004)등은 이

산화탄소를 용한 사이클에 한 반 인 특징과 여러 가지 구성요소의 특성에 

하여 정리하여 보고하 다.그리고 Baek(2002,2005)등은 piston-cylinder형태의 

팽창기를 용한 사이클에 하여 이론  해석과 실험  연구를 동시에 수행하

다.국내에서는 Kim(2002)등이 이산화탄소를 이용한 온수용 열펌 의 성능 특성에 

한 연구와 R744-R134a,R744-R290의 오토캐스 이드(auto-cascade)사이클의 성능

을 비교  고찰하 다.

2.이산화탄소 이젝터 사이클에 한 연구동향

 Munday(1977)등은 단상상태 일 때의 이젝터 뿐만 아니라 이상상태의 이젝터

의 상태를 이론 으로 제시하 으며 Gas(1931)은 이젝터를 용한 열펌  시스템의 

성능을 실험 으로 고찰하 다. 최근의 연구를 살펴보면 Elbel(2008)등은 이젝터를 

용한 사이클이 기본 사이클보다 성능계수가 약 7% 향상됨을 실험을 통하여 나타

내었다. Wongwises(2005)은 R-134 냉매를 이용하여 이젝터를 사용한 열펌  시스템

이 기존 열펌  시스템보다 더 높은 성능이 나타남을 제시하 다. Nakagawa(2011)

등은 해석  연구를 통하여 일정한 운 조건에서 내부열교환기를 용한 이젝터가 

기본 사이클의 냉방성능을 약 27% 향상시킬 수 있음을 보 다. 그리고 Li(2005)등

은 실험을 통하여 이젝터 사이클과 기본 사이클의 성능을 비교하여 이젝터 사이클

이 기본 사이클보다 성능이 략 16% 향상됨을 보 으며 Sarkar(2008)는 이젝터 모



-5-

델링을 통해 가스쿨러 출구온도와 증발온도에 따른 최 의 유인비와 승압비 그리

고 성능계수를 해석하 다. 한 Lee(2011)등은 이산화탄소를 용한 이젝터 사이

클의 실험을 통하여 최 화된 이젝터를 제시하 으며, 공기조화 시스템에서 이젝터

를 사용함으로써 기존의 사이클의 성능을 약 15% 향상됨을 보고하 으며, 

Deng(2007)등은 이젝터 사이클에서 증발온도에 따른 데이터를 분석하 으며 내부열

교환기 사이클, 이젝터 사이클, 기본 사이클의 성능각각 분석하 다. Banasiak(2011)

등은 이젝터 사이클의 1차원  해석을 통하여 이젝터 내부유동을 해석하 으며 압

력회복에 해 연구하 다. 

그러나 이 의 연구는 이산화탄소 냉동 사이클 체의 성능이 아닌 이젝터 자

체를 주 해석의 상으로 하여 부분의 연구를 진행하 으며 이젝터의 성능이 사

이클 체에 미치는 향에 한 연구는 아직 많이 부족한 실이다. 내부열교환기

를 용한 사이클에서도 사이클 운 특성별 내부열교환기의 최 화에 한 연구는 

찾아보기 힘들며 특히 이젝터를 용한 사이클에서 내부열교환기를 용한 사이클

의 성능특성에 한 연구는 아직 많이 진행되지 않았다. 한 이산화탄소를 이용한 

시스템의 성능확보를 한 시스템 성능향상 방안과 이산화탄소에 이젝터를 용한 

이젝터 사이클에 한 연구는 상 으로 많이 부족한 실정이다. 
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제 3 본 연구의 목

선진국에서는 이산화탄소 냉매를 이용한 온수 탕기와 자동차용 에어컨의 생

산과 소형화에 한 연구가 활발히 진행되고 있다. 재까지 이산화탄소를 용

한 자동차용 냉방시스템  온수 가열 열펌 , 형 쇼 이스, 그리고 자 기 등

이 개발되어 일부는 시장에 매 에 있다. 한 미국과 구미 선진국에서는 냉

방 뿐 아니라 건물환기, 온수 탕  난방까지도 가능한 다목  열펌 를 이미 

사용하고 있으며 형마트에서의 쇼 이스  냉동시스템에 용되고 있음으로 

이들 시스템에 한 이산화탄소에 한 연구 한 활발이 이루지고 있다. 이런한 

세계 인 추세에 발맞추어 이산화탄소 냉매의 고효율을 한 내부열교환기나 이

젝터를 용한 이산화탄소 냉동사이클의 연구를 통하여 국내의 냉동공조 산업의 

기반을 더운 견고하게 할 수 있다.

본 연구에서는 내부열교환기와 이젝터를 용한 이산화탄소 냉동 사이클의 성

능특성을 악하기 해 이산화탄소 시스템을 모델링하여 다양한 운 조건에 따

른 시스템 특성과 성능 향상, 이젝터 내부의 유동흐름에 해 고찰하고자한다. 특

히 기존의 냉동시스템에 이산화탄소 냉매를 용하 을 경우 낮은 성능계수를 나

타냄을 보임으로 이를 해결하기 해 기존의 이산화탄소 사이클에 내부열교환기

와 이젝터를 용하여 주변 조건에 따른 성능특성을 분석하고 냉동시스템의 운조

건 변화에 한 성능변화를 측할 수 있는 시스템을 모델링하고 운 조건 변화

에 한 시스템의 성능특성을 고찰하여 이산화탄소 시스템의 성능을 향상시키고

자 한다.

이를 하여 기본 사이클과 이젝터 사이클에서 각각의 최  EEV 개도를 선정

하기 해 EEV 개도에 따른 성능을 분석하고. 각 사이클에서의 내부열교환기의 

최 의 길이를 선정한다. 이 후 시스템의 성능변화에 향을 미치는 가스쿨러 

면 공기속도, 실외온도, 증발기 면 공기속도, 실내온도의 변화에 따른 시스템의 
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성능특성을 고찰하여 이산화탄소 시스템의 최 화에 한 연구를 진행한다. 한 

내부열교환기와 이젝터를 용한 이산화탄소 사이클의 성능특성을 분석하고 기본 

사이클과 이젝터 사이클에서의 최  내부열교환기 길이를 제시하고 각각의 성능

을 비교한다. 

본 연구를 통하여 내부열교환기, 이젝터를 용한 사이클의 성능특성과 고효율 

이산화탄소 시스템 개발에 필요한 기 인 성능 데이터를 제공할 수 있을 것으

로 기 된다.
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제 1장 내부열교환기와 이젝터를 용한 이산화탄소 

사이클 모델링

제 1 기본 사이클, 내부열교환기 사이클, 이젝터 사이클, 

이젝터-내부열교환기 사이클 모델링

이산화탄소 사이클의 경우 월임계 사이클을 이루고 있으므로 기존의 아임계 

냉동 시스템과 달리 새로운 시스템의 설계가 필요하다. 이를 해서 압축기, 가스

쿨러, 증발기, 팽창장치에 한 정확한 모델링이 요구되며, 기본 사이클의 모델링이 

완성된 후 내부열교환기, 이젝터에 한 모델링이 진행되어야 한다. 본 연구에서는 

기본 사이클(Basic cycle), 내부열교환기 사이클(Internal heat exchanger cycle), 이

젝터 사이클(Ejector cycle), 이젝터-내부열교환기 사이클(Ejector-internal heat 

exchagner cycle) 총 4개의 사이클을 모델링하여 각각의 성능특성을 비교 고찰하

다. 

Fig. 2.1은 각각의 사이클의 개략도를 나타내고 있다. 기본 사이클(Fig 2.1의 (a))

은 압축기, 가스쿨러, 팽창장치, 증발기로 구성되어 있으며, 팽창과정은 등엔탈피 

과정으로 가정하여 모델링을 진행하 다. 내부열교환기 사이클(Fig 2.1의 (b))의 경

우 기본 사이클에서의 가스쿨러에서 나오는 고온고압의 냉매와 증발기에서 토출된 

온 압의 냉매가 서로 열교환한 후 고온고압의 냉매는 팽창장치 입구로 들어가

며 온 압의 냉매는 압축기 입구로 들어가도록 구성되어 있다. 이젝터 사이클

(Fig 2.1의 (c))의 경우 압축기, 가스쿨러, 팽창장치, 이젝터, 증발기로 구성되어 있

으며 가스쿨러와 증발기 출구에서 나오는 냉매는 각각 이젝터의 구동부와 흡입부 

노즐로 들어가며 등엔트로피 과정으로 팽창하는 구조로 되어있다. 이 후 믹싱탱크

(mixing tank) 부분에서 혼합된 냉매는 디퓨 (diffuser)에서 압력이 회복된 후 기액

분리기로 들어가고 기액분리기에서 액상의 냉매는 팽창장치를 통해 재팽창되며 나
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머지 기상냉매는 압축기 입구로 들어가도록 설계되어 있다. 이젝터-내부열교환기 

사이클(Fig 2.1의 (d))의 경우 가스쿨러에서 나온 고온고압의 냉매와 기액분리기를 

통하여 나온 기상의 온 압의 냉매와 서로 열교환하며 이 후 각각의 냉매는 이

젝터의 구동부와 압축기 입구로 들어가도록 설계하 다. 
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(a)Basiccycle

(b)Internalheatexchangercycle
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(c)Ejectorcycle

(d)Ejector-internalheatexchangercycle

Fig.2.1 SchematicsoffourkindsofCO2

cycles.
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제 2 압축기 모델링

이산화탄소 사이클의 압축기 모델링을 하여 반 폐형 왕복동식 압축기(3RT)

를 해석  모델로 선정하 으며,압축기의 질량유량과 체 효율은 실험에 의하여 

얻어진 결과를 이용한 Oritiz(2003)을 용하여 구하 다.본 연구에서 설계된 압

축기에서 냉매의 토출질량과 압축일은 식(2-1)과 (2-2)와 같이 표 된다.



 ×


(2-1)



  
(2-2)

이 때 압축기 체 효율,등엔트로피 효율,기계효율 그리고 압축기 체 효율은 

아래 식 (2-3)~(2-6)을 이용하여 구할 수 있다.

  

 
(2-3)

 ×
  ×   (2-4)

 ×
  ×  (2-5)

 ×
 ×

  ×
 ×   (2-6)
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제 3 가스쿨러 모델링

본 연구에서 가스쿨러 열교환기 모델링은 가장 표 인 공조용 열교환기인 핀-

 열교환기를 모델링하 다. 핀-  열교환기는 원형 동 과 알루미늄 핀으로 구성

되어 있으며 동  내에는 냉매가 흐르며 유동과 직각 방향으로 공기가 핀 사이클 

흐르게 설계되어 있다. Fig. 2.2와 같이 핀-  형태의 열교환기를 선정하 으며  

내경을 4 mm, 외경 5 mm의 구리 으로 구성하 으며 핀의 형태는 오 셋 스트립

(off-set strip)핀을 사용하 다. 본 연구에서 제안된 열교환기의 자세한 사양을 

Table 3.1에 나타내었다.

Fig.2.2 Schematicsofagascooler.
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Item Gascooler

Tube out diameter (mm) 4

Tube thickness (mm) 0.5

Tube material Copper

Row number 2

Tube number 80

Row pitch (mm) 12

Fin material Al

Fin shape Slit

Fin pitch (mm) 1.2

Fin thickness(mm) 0.11

Number of slit 7

Slit height (mm) 0.8

Slit width (mm) 1

Height (mm) 788

Length (mm) 846

Table2.1Specificationofafin-tubetypegascooler
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1.냉매측 열 달상 식

마이크로채   내부에 흐르는 이산화탄소 냉매의 열 달 해석을 수행하기 

해 -NTU(effectiveness-number of transfer units) 방법을 사용하 으며 해석에 사

용된 유용도는 열역학 으로 가능한 최 의 열 달량과 실제 열 달량의 비를 나

타낸 것으로 다음의 식 (2-7)과 같이 나타낼 수 있다. 본 논문에서는 값을 다음과 

같은 식을 용하여 정의하 다.

 m ax




한유체에서 다른유체로의 가능 열전달율

실제열전달율
           (2-7)

   exp
    exp   

            (2-8)

한 총 열 달 계수는 식 (2-9)을 통하여 구할 수 있으며 NTU 값은 식 (2-10)

을 용하여 구할 수 있다.

 


                            (2-9)

 m in


                            (2-10)

여기서 최 가능 열 달율 m ax는 식 (2-11)같이 나타낼 수 있으며 과 m ax을 
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통하여 실제 열 달율 을 다음의 식(2-12)로 정의할 수 있다.

m ax   m in                         (2-11)

   m in                         (2-12)

                          

본 연구에서 냉매측 열 달계수는 계산하기 해 임계상태에서 비교  높은 

정확도를 나타내는 Gnielinski(1976)가 제안한 상 식을 사용하 으며 이 때 는 

다음과 같다.

 
Pr  

 Pr

 Pr    ×

                 (2-13)

한 열 달계수 는 식 (2-13)에서 구해진 와 도도를 이용하여 아래의 식 

(2-14)을 이용하여 구하 다.

 

×
                            (2-14)

여기서, 마찰계수는 f는 Churchill(1977) 상 식을 사용하 으며 이는 다음과 같

다.

  









 













ln









 



 

 











 
 





 










    (2-15)
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임계 역에서 이산화탄소의 유동은 단상유동 형태와 흡사하기 때문에 일반

으로 단상유동에 많이 쓰이는 압력강하 상 식을 이용하여 측하는 것이 합리

이다. 따라서 본 연구에서 사용된 가스쿨러에서 마찰에 의한 단상유동 압력강하 상

식은 다음과 같다.

∆  



 
                             (2-16)
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2.공기측 열 달상 식

실외에서 냉매와 열교환하는 Slit fin 용 열교환기의 해석은 Wang(2001)등이 제

안한 습표면 조건에서의 Slit fin 열교환기의 공기측 j-factor와 f-factor를 사용하

다. 각 미소체 에 하여 사용된 식은 다음과 같이 표 된다.

 

 











 
 




 




 



 

for and 


 
 




 



 

for or and  

           (2-17)

 




  ln
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 ln




 


   

   

  
 
 




 




 




              (2-18)

  ln
 

  ln
 



  ln
 

  ln
 

ln 
  lnln


ln


 


 
 



 한 핀 효율(fin efficiency)과 습공기의 표면 효율(Surface efficiency)는 다음과 

같이 표 된다.
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tanh
 




 
                 (2-19)

 


                        (2-20)

한 다음과 같은 식을 총 열 달계수를 구하 다.




  




ln



         (2-21)
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제 4 증발기 모델링

본 연구에서 증발기는 가스쿨러와 동일한 직경과 핀의 형상을 가지며 열교환기 

크기가 다른 핀-  열교환기로 설계하 다. 한, 냉매의 유동방향, 공기와의 열교

환 방식  열교환기 해석방법도 동일하게 수행하 으며 공기측 열 달 상 식도 

가스쿨러 모델링과 동일하게 용하여 모델링하 다. Fig. 2.3은 증발기의 열교환기 

사이즈와 의 직경을 나타내고 있으며 Table 2.2은 증발기의 세부 사양을 나타내

고 있다.

Fig.2.3 Schematicsofanevaporator.
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Item Gascooler

Tube out diameter (mm) 4

Tube thickness (mm) 0.5

Tube material Copper

Row number 2

Tube number 100

Row pitch (mm) 12

Fin material Al

Fin shape Slit

Fin pitch (mm) 1.2

Fin thickness(mm) 0.11

Number of slit 7

Slit height (mm) 0.8

Slit width (mm) 1

Height (mm) 985

Length (mm) 846

Table2.2Specificationofafin-tubetypeevaporator
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1.냉매측 열 달상 식

증발기의 냉매증기와 물표면 사이의 열 달은 열  잠열에 의한 열 달을 고

려한 Thome and Ribatski(2005)의 냉매측 증발열 달계수(2-22)을 이용하여 계산하

다. 

 


                    (2-22)

는 Biberg(1999)가 제안한 상 식을 사용하 으며 습표면에서의 열 달계수는 

식 (2-23)을 사용하 다.

  


 


                       (2-23)

여기서 는 비등억제 계수로 식 (2-24)에 나타냈으며 얇은 액막에서의 액상 

Reynolds number는 식 (2-25)을 이용하 다.

 





                           (2-24)

 


                         (2-25)

식 (2-25)에서의 은 void fraction으로 Steiner(1993)의 계식(2-26)을 사용하 으

며 는 액막 두께로서 식 (2-27)으로 계산하 다.
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   (2-26)

 


                           (2-27)

핵비등 열 달 계수는 Cooper(1984)의 계식을 CO2냉매의 특성을 반 하도록 변

형하여 다음의 식 (2-28)을 사용하 다. 

 
                       (2-28)

냉매의 증발온도는 증발이 진행됨에 따라 낮아지게 되는데, 냉매의 압력강하는 

Chisholm(1983)이 제안한 B-coefficient method을 이용하여 사용하 다. 

본 연구에서 증발기의 이상상태 압력강하는 식 (2-29)와 같이 계산된다. 

∆ 
 
 ×∆                       (2-29)

여기서 ∆는 마찰에 의한 압력강하이며, ∆는 액상만이 내에 흐른다고 

가정하 을 때의 마찰에 의한 단상상태의 압력강하이다. 그리고 는 이상유동 계

수의 평균값이며, 는 내에 액상만이 흐른다고 가정하 을 때 마찰에 의한 이

상유동 계수이다.

내에 단상유동만이 흐를 때 마찰에 의한 압력강하는 식 (2-30)과 같다.
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∆ 

 
                        (2-30)

이상 유동 계수(
 )는 Yoon(2004)등이 제안한 압력강하 상 식을 이용하여 계

산하 다. 


  ×











         (2-31)

특히, Yoon(2004)등은 이산화탄소의 물성치 특성을 고려하기 하여 성력과 표

면장력의 비로 정의되는 Weber number를 상 식에 다음과 같이 계산에 이용하

다.

 




                          (2-32)

상 식에 사용된 계수 B는 Table 2.3에 나타내었으며 물성계수  은 다음 식과 

같이 정의된다.

 





                     (2-33)
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≤

≤



≥





 


≤



 



≥ -  

Table2.3CoefficientB

증발기에서의 총 열 달계수를 구하기 해 습표면에서 열 달량은 다음 식으

로 계산할 수 있다.

 


                     (2-34)

여기서,

   how : sensible heat transfer coefficient for the wet surface

   yw : condensate film thickness

증발기에서의 총 열 달계수는 다음의 식으로 계산할 수 있다.




  




ln






    (2-35)



-27-

한 증발기에서의 공기측 열 달계수는 가스쿨러에서의 공기측 열 달계수와 

동일한 Wang(2001)등의 식을 용하여 구하 다. 
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제 5 EEV(electronic expansion valve) 모델링

1.6 mm의 직경을 가지는 EEV를 이용하여 시스템에 흐르는 냉매의 질량유량을 

모델링하 다. 본 연구에서는 팽창과정은 등엔탈피 과정으로 가정했다. EEV를 통

과하는 이산화탄소의 질량유량은 Hwang and kim(2007)의 상 식을 사용하 다. 질

량유량 식은 Buckingham- 정리에서 유래되는 6개의 물리  변수와 4개의 기하학

인 변수를 사용하여 계산하 다.

 ∆
  

 



 




 




 



          (2-36)

여기서 각각의 상수는 Table 2.4에 나타내었다.

Constant Value

C1 1.17×100

C2 -3.99×10-2

C3 -7.27×10-2

C4 3.86×10-1

C5 -4.55×100

Table2.4ConstantsinEEVcorrelationofeq.(2-36)
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제 6 내부열교환기(internal heat exchanger) 모델링

본 연구에서 설계한 내부열교환기는 일반 으로 잘 알려진 이 형 열교환기 

형태이며 Table 2.5은 본 연구에서 설계된 이산화탄소를 냉매로 사용하기 해서 

설계된 사양을 나타내고 있다.

이 형 열교환기는 온도가 높은 유체로부터 열 벽을 통해서 온도가 낮은 유

체에 열을 장하는 장치로써 내 과 외 으로 구성 되어 있으며, 내 에는 가스쿨

러에서 토출된 고온고압의 냉매가 외 에는 증발기에서 토출된 온 압의 냉매가 

흐르도록 설계하 다. 열교환하는 내부열교환기의 모델링은 냉매 사이에 에 지  

질량방정식을 이용하여 각 상태량을 계산하는 미소요소 근법을 이용하 다. 즉, 

체 열교환기의 일부분을 제어체 으로 설정하고 냉매 사이에 에 지 방정식과 

질량보존 방정식을 사용하여 냉매의 출구상태를 각각 계산하고 계산된 값들은 다

음 제어체 의 입구조건으로 사용하여 체 열교환기의 해석을 수행하 다. 모델에 

한 해석은 열교환기 체를 같은 길이로 여러 구간을 나 어서 한 구간에서 입

구조건을 입력으로 하여 그 구간에서 열교환 계식을 풀어 출구조건을 구한 후 

계산된 출구조건을 다음 구간의 입구조건으로 하여 출구조건을 구한다. 이러한 과

정을 모든 구간에 하여 순차 으로 계산하여 열교환기의 출구조건을 구하는 

순법(tube-by-tube method)을 용하 다.
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Items Specification

Type of flow Counter flow

Diameter of inner tube (m) 0.007

Diameter of outer tube (m) 0.013

Tube thickness (m) 0.00089

Materials Copper

Table2.5Specificationofinternalheatexchangerdouble

tubetype
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제 7 이젝터(ejector) 모델링

Fig. 2.4는 이젝터 사이클의 P-h 선도를 나타내고 있으며 Fig. 2.5은 이젝터 내부

의 명칭을 나타내고 있다. 가스쿨러(2‘-3‘)에서 나온 고온고압의 냉매는 구동부(3‘)로 

들어가게 되며 증발기(6‘-7‘)에서 토출된 냉매는 흡입부(7’)로 유입되고 등엔트로피 과

정으로 팽창하며 이 후 믹싱탱크(9‘)부분에서 혼합되고 디퓨져(10’)에서 압력이 회복

된 후 기액분리기로 들어가게 된다.기액분리기에서 액체상태의 냉매는 EEV(5‘)를 통

해 재팽창되며 기체상태의 냉매는 압축기(1’)로 들어가도록 설계하 다.

Fig.2.4 P-hdiagram ofejectorcycle
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Fig.2.5Schematicdiagram ofanejector

이젝터 내의 상태량을 모델링하기 해 식 (2-37), (2-28), (2-39)의 지배방정식을 

사용하여 각각의 상태를 정의하 다.

 ∑ ∑               (2-37)

    ∑   ∑ 　      (2-38)

  ∑  
 ∑  

       (2-39)

이 때, 구동부와 흡입부의 노즐에서의 상태량은 의 지배방정식을 용한 식을 

통하여 다음과 같이 구할 수 있다.

′ ′ ′
                          (2-40)

′ ′ ′
                          (2-41)
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한 유인비와 승압비는 각각 와 PRL(pressure lift ratio)로 표시할 수 있으며 

이는 다음과 같이 정의된다.

   

   
                   (2-42)

   
   

               (2-43)

여기서, 유인비와 승압비는 가스쿨러 출구온도와 증발온도를 이용한 Sarkar(2008)

식을 이용하여 구할 수 있으며 이는 다음과 같이 표 된다.

           
  (2-44)

          
  

  

      (2-45)

Sarker(2008)은 이젝터 사이클을 모델링 하여 가스쿨러 출구온도는 30oC~60
oC, 증

발온도는 -45oC~5oC 압축기 토출압력은 7.3~18MPa의 조건에서 유인비와 승압비의 

식을 최 화 하 다. 의 조건을 본 연구의 조건과 비교하 을 때 본 연구의 조건

이 정 범  안에 용됨을 확인할 수 있다. 

한, 믹싱탱크에서 냉매의 상태량은 식 (2-46)와 (2-47)을 이용하여 구하 으며 

디퓨져에서의 냉매의 상태량은 식 (2-48)을 사용하여 해석하 다.

′ ′ ′                        (2-46)
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′ 

′


 

 ′ 
′


  ′
′


            (2-47)

′ ′′
                           (2-48)
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제 2장 사이클 해석 조건  방법

1.사이클 해석 조건

이산화탄소 사이클의 EEV개도와 내부열교환기 길이에 따라서 성능계수,냉방용

량,소요동력이 민감하게 변화한다.따라서 각각의 사이클의 성능을 일 성 있게 

비교하기 하여 최 의 EEV 개도와 내부열교환기를 선정한 후에 주변조건에 따

른 성능을 비교를 진행하 다.본 연구에서 최 의 EEV개도를 찾기 해서 개도

를 20%∼70% 범 에서 10%씩 변화시켜 가면서 성능해석을 수행하 으며 이때 내

부열교환기 길이는 3m씩 증가시켰다.본 연구에서 설정된 내부열교환기 길이와 

EEV개도를 Table3.1에 나타내었다.

한 시스템의 운 조건 변화에 따른 시스템 운 특성을 고찰하기 해 ASHRAE 

Standard 116에 의거하여 실외온도와 실내온도를 각각 35/24oC와 27/19.5oC를 기

조건으로 선정하여 해석조건을 설정하 다. 이때 가스쿨러 면 공기속도와 증발기 

면 공기속도를 각각 2 m/s, 1.5 m/s를 기본으로 선정하여 성능 측을 수행하 다. 

운 조건 변화에 따른 사이클의 성능특성 분석을 해 설정된 각각의 해석 조건들

을 Table 3.2에 나타내었다.
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Parameters Value

EEV opening (%) 20, 30, 40, 50, 60, 70

IHX length 3, 6, 9, 12, 15

Table3.1DesignconditionofEEVopeningandIHX

length

Parameters Conditions

Outdoor temperature (oC)

(RH=40%)
31, 33, 35*, 37, 39

Outdoor air velocity (m/s) 1.0, 1.5, 2*, 2.5, 3.0

Indoor temperature (
oC)

(RH=50)
23, 25, 27*, 29, 31

Indoor air velocity (m/s) 1.0, 1.25, 1.5*, 1.75, 2.0

*Basic condition

Table3.2Operatingconditions
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2.사이클 해석 방법

Fig. 3.1과 Fig. 3.2는 내부열교환기 사이클, 이젝터-내부열교환기 사이클의 순서

도를 나타내고 있다. 우선 사이클의 기조건으로 압축기 입구의 온도,압력과 출

구의 압력,팽창장치 출구의 압력 값을 가정하 으며 이후 압축기,가스쿨러,EEV,

증발기의 순서 로 해석을 수행하 다.압축기와 팽창장치에서의 질량을 맞추기 

하여 압축기 출구의 압력을 변화시켜 수렴조건을 찾고 이 후 증발기,내부열교환기

의 해석을 통하여 내부열교환기 출구 상태량을 기 압축기 입구 압력의 차가 ±1

kPa이고 입구 온도의 차가 ±0.5oC가 될 때 수렴하도록 설정하 다.이젝터-내부열

교환기 사이클의 경우 내부열교환기 출구 상태량을 이젝터의 해석에 이용하여 이

젝터 토출의 압력과 압축기 입구의 압력의 차가 ±1kPa이 될 때 로그램을 종료

하도록 설계하 다.

본 연구에서는 각각의 사이클의 성능변화를 고찰하기 해 최 의 EEV 개도와 

내부열교환기 길이를 선정한 후 실외온도, 실내온도, 가스쿨러 면 공기속도, 증발

기 면 공기속도를 변화시켜 가면서 성능해석을 수행하 다. 한 성능 분석을 통

하여 각각의 운 조건이 시스템에 어떠한 향을 미치는가를 알아보았으며 내부열

교환기를 기본 사이클과 이젝터에 용함으로써 시스템의 향상도와 안정성을 비교 

고찰하 다.
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Fig.3.1Algorithm forsimulationofabasic

cycle with an internal heat

exchanger.
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Fig.3.2 Algorithm for simulation of an

ejectorcyclewithaninternalheat

exchanger.
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제 3장 결과  고찰

제 1 EEV 개도에 따른 성능 고찰

이산화탄소 냉방시스템은 일반 으로 EEV 개도 변화에 따라 성능이 크게 변화하

는 특성을 가지고 있으며 EEV 개도가 감소함에 따라 압축비가 증가하고 이에 압

축기 소요동력은 증가하는 경향을 보이게 된다. 반면 냉방용량은 증가하나 차 그 

증가율이 감소하므로 특정 EEV 개도에서 최 의 성능을 보이게 된다. 따라서 이산

화탄소 냉방시스템의 정확한 성능 데이터와 최 화된 사이클을 선정을 하여 기

본 사이클과 이젝터 사이클의 EEV 개도를 20%에서 70%까지 10%씩 변화시켜 가면

서 최 의 EEV 개도를 선정하 다. 

Fig. 4.1은 EEV 개도에 따른 두 사이클의 성능계수의 변화를 비교하여 보여주

고 있다. 일반 으로 이산화탄소 사이클의 경우 EEV 개도 변화에 따라 성능이 크

게 변화한다. 한 시스템의 성능은 압축기의 소요동력과 냉방용량의 비로 나타나

기 때문에 Fig. 5에서 보여주었듯이 두 사이클의 성능특성은 다르게 나타나게 된다. 

Fig. 6에서 볼 수 있듯이 기본 사이클의 경우 EEV 개도가 20%에서 30%로 증가함

에 따라 성능이 향상되다가 최 의 성능계수를 보 으며 이후 성능은 EEV 개도가 

증가함에 차 감소하는 경향을 보인다. 이는 20%와 같이 매우 은 EEV 개도에

서는 EEV에서의 항이 커짐에 압축기 소요동력이 증가하고 30%에서도 충분한 가

스쿨러 압력이 유지됨에 따라 냉방용량의 증가율이 크기 않기 때문이다. 반면 EEV 

개도가 40%이상으로 커지게 되면 증발기에 흐르는 냉매의 유량은 증가하지만 가스

쿨러 압력이 정의 압력보다 격히 낮아지고 증발압력의 상승으로 인한 증발기 

입구에서의 건도 상승으로 냉방용량이 크게 감소하여 성능은 감소하게 된다. 반면 

이젝터 사이클의 경우 기본 사이클의 경우와 달리 EEV 개도에 따라 성능계수가 

계속 증가하는 경향을 보이고 있는데 이는 이젝터는 사용함으로써 EEV 개도증가
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에 따른 증발압력의 상승률을 감소시키고 증발기를 흐르는 냉매의 유량을 증가시

켜 증발기에서의 냉방능력을 지속 으로 향상시키기 때문이다. 한 이젝터에서 압

력회복의 상승으로 인하여 압축기의 소요동력이 크게 감소하기 때문이기도 하다. 

본 연구에서 기본 사이클의 경우 EEV 개도가 20%에서 70%으로 증가함에 따라 냉

방 성능계수는 2.52에서 2.34로 7.1% 감소하 으며 이 때 최  성능계수의 EEV 개

도는 30%으로 나타났다. 이젝터 사이클의 경우 EEV 개도가 20%에서 70%으로 증

가함에 따라 성능계수는 2.4에서 2.87로 약 17% 증가함을 확인하 다. 본 연구에서 

이젝터 사이클과 기본 사이클의 성능특성을 비교하기 해서 기본 사이클의 최  

성능계수를 가지는 EEV 개도인 30% 조건과 동일한 증발압력을 나타내는 이젝터 

사이클의 EEV 개도인 60%를 성능 비교의 상으로 선정하여 비교 연구를 진행하

다. 

Fig. 4.2는 EEV 개도에 따른 압축기 소요동력과 냉방용량을 비교하여 나타내고 

있다. 기본 사이클의 경우 EEV 개도가 증가함에 따라 압축기에서의 압축비가 감소

하며 이에 압축기 소요동력은 차 감소하게 된다. 한 EEV 개도가 증가할수록 

증발기에 흐르는 냉매의 양은 증가하지만 증발압력과 온도의 상승으로 증발기 입

구의 건도가 커지고 이에 증발기에서의 냉방용량 한 감소한다. 반면 이젝터 사이

클의 경우 기본 사이클과 동일한 이유로 EEV 개도가 증가함에 따라 압축기 소요

동력은 감소하는 경향을 보인다. 하지만 냉방용량의 경우 기본 사이클과 다르게 

EEV가 증가함에 따라 커지는 것을 확인할 수 있다. 이는 EEV 개도 증가에 따라 

증발기에 흐르는 냉매의 유량이 증가하며 압력회복율의 상승하고 이로 인하여 증

발기에서의 냉매의 냉방효과가 증가하기 때문이다. 본 연구에서 EEV 개도가 20%

에서 70%로 감소함에 따라 기본 사이클의 압축기 소요동력은 5.82 kW에서 5.12 

kW로 약 12%, 증발기 냉방용량은 14.76 kW에서 12 kW로 약 18.6% 감소하는 것으

로 나타났다. 반면 이젝터 사이클의 경우 압축기 소요동력은 5.98 kW에서 5.64 kW

로 약 5.6% 감소하 으나 증발기 냉방용량은 14.3 kW에서 16.1 kW로 약 12.5% 증
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가함을 보 다.  

Fig. 4.3은 EEV 개도에 따른 압력비와 질량유량을 나타내고 있다. 기본 사이클의 

압축기와 증발기 내부에 흐르는 질량유량은 같으나 이젝터 사이클은 이젝터 내부

의 유인비에 따라 압축기에 흐르는 냉매의 질량유량과 증발기에 흐르는 냉매의 질

량유량이 변화하기 때문에 EEV 개도변화에 따른 냉매의 질량유량 변화를 고찰하

다. 본 연구에서 EEV 개도가 증가함에 따라 기본 사이클과 이젝터 사이클 모두 

압축기에서 토출되는 냉매의 유량은 증가하고 반면 압축비는 감소하는 경향을 보

이고 있다. 한 이젝터 사이클의 경우 증발기에 흐르는 냉매의 질량유량 한 

EEV 개도가 증가함에 따라 증가한다. 하지만 이젝터 사이클의 압력비가 기본 사이

클의 압력비 보다 높게 나타내고 있으며 이는 이젝터 사이클의 압력회복에 의해 

압축기 입구로 들어가는 냉매의 압력의 기본 사이클보다 높게 형성되기 때문이다. 

한 EEV 개도의 변화에 따른 증발기에 흐르는 냉매의 유량은 이젝터 사이클이 

더 크게 향을 받음을 확인할 수 있다. 본 연구에서 EEV 개도가 20%에서 80%으

로 증가함에 따라 기본 사이클의 압축비는 2.52에서 2.22로 약 11% 감소하는 반면 

이젝터 사이클의 압축비는 2.6에서 2.51로 약 3.4% 감소하 다. 한 EEV 개도의 

증가에 따라 기본 사이클의 냉매의 질량유량은 111 g/s에서 113.8 g/s로 약 2.5% 증

가하는 반면 이젝터 사이클의 경우 81.1 g/s에서 96.5 g/s로 약 18.9% 증가함을 나

타냈다. 이젝터 사이클의 경우 EEV 개도가 50%이상에서 증발기의 질량유량이 크

게 증가하는 것을 알 수 있는데 이는 EEV 개도가 커짐에 이젝터 입구의 압력이 

격히 증가하기 때문이다. 



-43-

Fig.4.1VariationofCOPwithEEVopening.

Fig.4.2Variationsofcompressorworkand

coolingcapacitywithEEVopening.
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Fig.4.3Variationsofpressureratio and

massflow ratewithEEVopening.
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제 2 내부열교환기 길이에 따른 성능 고찰

1.내부열교환기 길이에 따른 기본 사이클과 이젝터 사이클 성

능 고찰

내부열교환기는 가스쿨러 출구의 고온고압의 냉매와 증발기 출구의 온 압의 

냉매를 서로 열교환하여 증발기측의 냉방용량의 확보가 용이하고 기본 사이클에 

비해 냉방성능을 향상시킬 수 있다. 한 내부열교환기의 길이가 길어질수록 열교

환량이 증가하여 압축기 입구로 들어가는 기체냉매의 온도가 상승하고 이에 압축

기 소요동력은 증가하게 된다. 

Fig 4.4는 내부열교환기 길이에 따른 각 사이클의 성능계수비를 비교하여 나타

내고 있다. 기본 사이클과 이젝터 사이클 모두 내부열교환기 길이가 증가함에 따라 

성능계수는 차 증가하다 감소하는 경향을 보인다. 내부열교환기의 길이가 최 의 

길이보다 작은 경우 내부열교환기의 길이가 증가함에 따라 냉방용량의 증가율이 

압축기 소요동력의 증가율보다 크게 증가하며 최 의 내부열교환기 길이보다 길이

가 긴 경우 압축기 소요동력의 증가율이 냉방용량의 증가율 보다 커지기 때문에 

성능이 감소한다. 내부열교환기 길이가 작은 3~6 m의 경우 내부열교환기의 효용성

이 크게 작용하여 내부열교환기에의 열 달량이 크게 증가하고 이에 냉방용량이 

격히 증가하여 성능이 크게 증가하는 모습을 보인다. 그러나 내부열교환기의 길

이가 증가할수록 내부열교환기의 효용성이 어들고 냉방용량의 증가정도가 격

히 감소하는 반면 압축기 소요동력의 증가정도는 일정하기 때문에 상 으로 성

능이 감소하게 된다. 본 연구에서 두 사이클 모두 최 의 내부열교환기의 길이는 

12 m로 나타났다. 하지만 내부열교환기의 용에 따른 성능의 향상정도는 기본 사

이클에 비하여 이젝터 사이클이 더 큰 것으로 나타났다. 내부열교환기가 0 m에서 

12 m로 증가함에 따라 기본 사이클의 성능계수는 약 3% 증가한 반면 이젝터 사이
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클의 성능계수는 약 8% 증가하는 것으로 나타났다. 특히, 내부열교환기 길이가 상

으로 짧은 3, 6 m의 경우 내부열교환기를 용한 이젝터 사이클의 성능이 

격히 향상되는 것으로 확인할 수 있다. 본 연구를 통하여 내부열교환기의 용은 

기본 사이클에 비하여 이젝터 사이클에서 더욱 효과 임을 확인하 다. 

Fig 4.5은 내부열교환기 길이에 따른 압축기 소요동력과 증발기에서의 냉방용

량의 비를 비교하여 보여주고 있다. 본 연구에서 기본 사이클과 이젝터 사이클 모

두 내부열교환기 길이가 길어질수록 내부열교환기에서의 열교환량이 증가하여 압

축기 입구로 들어가는 기체냉매의 온도가 상승하고 압축비의 감소로 냉매의 유량

이 증가하여 압축기 소요동력은 증가하는 경향을 보인다. 냉방용량의 경우 내부열

교환기 길이가 증가할수록 냉방용량은 지속 으로 증가하 으며 그 증가정도는 

 작아지는 것으로 나타났다. 기본 사이클의 경우 가스쿨러 출구의 냉매온도와 압

력이 감소하고 증발기 입구의 건도와 압력은 감소시켜 냉매의 냉방효과가 증 되

어 증발기에서의 냉방용량은 증가하게 된다. 한 이젝터 사이클에서 내부열교환기 

길이가 길어짐에 따라 가스쿨러 토출 온도가 감소하며 이에 디퓨져 출구에서의 건

도가 낮아져 유인비가 상승하여 증발기에 흐르는 질량유량이 증가한게 된다. 하지

만 주어진 운 조건에 내부열교환기의 길이가 늘어나는 경우 내부열교환기의 효용

성이  작아지고 이에 증발기 입구의 건도의 감소정도가 어들어 냉방용량의 

증가정도는  감소한다. 본 연구에서 내부열교환기가 0 m에서 12 m로 증가함에 

따라 기본 사이클의 압축기 소요동력은 약 10%, 증발기에서의 냉방용량은 약 12% 

증가하 으며 이젝터 사이클의 압축기 소요동력은 약 7%, 증발기의 냉방용량은 약 

18% 증가하는 것으로 나타났다. 이젝터 사이클의 경우 증발기 질량유량의 증가량

과 비슷하게 냉방용량의 증가율이 나타났으며 이는 질량유량이 증가함에 따라 잠

열의 증가로 인하여 냉방용량이 증가함을 알 수 있다. 본 연구의 해석결과 이젝터 

사이클의 성능이 기본 사이클의 성능보다 내부열교환기 길이에 민감함을 확인할 

수 있으며 이젝터 사이클의 냉방용량의 확보를 하여 효과 으로 사용할 수 있음
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을 측할 수 있다. 

Fig 4.6은 내부열교환기 길이에 따른 압력비와 가스쿨러  증발기에 흐르는 

냉매의 질량유량비를 비교하여 보여주고 있다. 기본 사이클의 경우 내부열교환기 

길이가 길어짐에 따라 압축기에서의 압축비는 감소하는 경향을 보이고 있으며 이

에 압축기에서 토출되는 냉매의 증가로 시스템에 흐르는 냉매의 질량유량은 약간 

증가하는 경향을 보인다. 이와 동일하게 이젝터 사이클의 경우 내부열교환기의 길

이가 증가할수록 압축기에서의 압축비는 감소하고 가스쿨러에서 토출되는 냉매의 

질량유량은 지속 으로 증가하는 모습을 보인다. 한 증발기에 흐르는 냉매의 질

량유량비도 증가하는 경향을 보이는데 이는 내부열교환기 길이가 길어짐에 따라 

가스쿨러 출구 온도가 낮아지게 되며 유인비가 증가하기 때문이다. 따라서 증발기

에서의 냉매의 질량유량은 증가하게 된다. 이젝터 사이클의 경우 압축기에 유입되

는 냉매증가량 보다 증발기로 들어가는 질량유량비가 높게 형성됨을 알 수 있다. 

이는 증발기측 질량유량과 유인비가 한 계가 있기 때문이다. 그리고 이젝터 

사이클에서의 압력비의 감소율이 기본 사이클의 압력비의 감소율보다 하게 낮

은 값을 보이고 있다. 이는 이젝터 사이클의 경우 압력 회복으로 인하여 압축기 입

구로 들어가는 압력이 상 으로 높게 형성되기 때문이다. 내부열교환기 길이가 0 

m에서 15 m로 증가함에 따라 기본 사이클과 이젝터 사이클의 압축비는 각각 9%와 

3.5% 정도 감소하는 것으로 나타났다. 한 가스쿨러에서의 냉매의 질량유량비는 

기본 사이클의 경우 약 9.5%, 이젝터 사이클은 약 7.5 % 증가하 으며 이젝터 사이

클의 증발기에서 냉매의 질량유량은 약 18% 증가하는 것으로 나타났다. 
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Fig.4.4 Variation ofCOP ratio with the

lengthofIHX.

Fig.4.5Variationsofcompressorworkratio

and cooling capacityratiowith the

lengthofIHX.
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Fig.4.6Variationsofpressureratioandmass

flow rateratio with the length of

IHX.
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2.내부열교환기 길이에 따른 이젝터 사이클의 성능 특성

Fig.4.7는 내부열교환기 길이에 따른 압축비,가스쿨러 출구온도,압축기 질량유

량의 변화를 보여주고 있다.기존의 이산화탄소 사이클에서 내부열교환기의 용은 

가스쿨러 출구의 냉매온도를 감소시켜 증발기 입구의 건도를 낮추어 시스템의 냉

방용량을 증가시킨다.하지만 이젝터를 용한 이산화탄소 사이클의 경우 내부열교

환기의 용은 증발기 입구의 건도에 직 인 향을 주지 않는 반면,가스쿨러 

출구온도와 사이클의 증발온도 변화가 이젝터 내부에 향을 미쳐 냉방성능을 결

정하게 되며 최 의 상태는 각각의 운 조건에 따라 다르다.본 연구에서 내부열교

환기 길이가 길어짐에 따라 가스쿨러에서 토출된 냉매와 기액분리기에서 토출된 

기체상태 냉매와의 열교환량이 증가하여 가스쿨러 출구온도는  감소한다.이에 

따라 이젝터 내부의 유인비는 증가하고 이젝터 출구의 건도가 감소하여 압축기 질

량유량은 어들며 증발기에 흐르는 질량유량은 증가하게 되어 압축비는 상승한다.

본 연구의 해석 결과 내부열교환기 길이가 3m에서 12m로 증가함에 따라 가스쿨

러 출구온도는 41.1oC에서 38.3oC로 약 3oC 감소하 으며 압축기에 흐르는 질량유

량은 141.6g/s에서 138g/s로 약2.5% 감소하 다.반면 압축기의 압축비는 2.51에

서 2.58으로 증가하 다.특히 내부열교환기의 길이가 6m에서 9m로 증가할 때 

압축기의 질량유량이 크게 감소하는 것으로 나타났다.

Fig.4.8은 내부열교환기의 길이에 따른 이젝터 내부의 승압비,유인비와 승압차

의 변화를 보여주고 있다.본 연구에서 승압차는 이젝터를 통해 회복되는 압력간의 

차(Pd-Ps)로 나타내었다.내부열교환기 길이가 길어짐에 따라 가스쿨러 출구온도와 

압력이 낮아지게 되며 이젝터에서의 구동부 노즐 출구의 운동에 지가 감소하게 

된다.이에 흡입부 노즐 출구의 운동에 지와 믹서탱크,디퓨져 부분에서의 압력회

복도 동시에 감소하게 된다. 한 내부열교환기의 길이가 길어짐에 따라 압축기와 

EEV입구로 들어가는 냉매의 압력은 낮아지며 승압차도 감소한다.본 연구에서 내
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부열교환기가 3m에서 12m로 증가함에 따라 승압비는 1.53에서 1.32으로 약 13%

감소하 으며 유인비는 0.57에서 0.67으로 17% 증가하는 것으로 나타났다. 한 승

압차는 312kPa에서 298kPa로 감소하 다.해석결과 가스쿨러 출구의 온도는 승

압비,유인비와 한 계가 있음을 알 수 있다.이와 계된 기존의 연구결과를 

살펴보면 Sarkar(2008)는 가스쿨러 온도가 35oC에서 45oC로 증가함에 따라 유인비

는 0.53에서 0.45로 감소하며 승압비는 1.3에서 1.42로 증가함을 보 다.이는 본 연

구의 결과와 유사한 경향성이 나타낸다.

Fig.4.9은 내부열교환기에 길이에 따른 디퓨져 출구의 압력,건도와 증발기 질량

유량의 변화를 나타내고 있다.내부열교환기 길이가 길어질수록 이젝터 내부의 운

동에 지가 감소하여 회복되는 압력이 하된다.이에 따라 디퓨져에서 토출되는 

압력은 차 낮아지며 유인비의 증가로 압축기 질량은 감소하고 증발기 질량유량

은 증가하게 된다.기액분리기에서 액상의 냉매는 증발기로 들어가고 기상의 냉매

는 압축기로 들어가도록 설계되었기 때문에 건도가 낮아짐에 따라 증발기에서 냉

매의 질량유량은 차 증가하게 된다.본 연구에서 내부열교환기 길이가 길어짐에 

따라 디퓨져 출구의 압력은 4,382kPa에서 4,130kPa으로 감소하 으며 디퓨져 출

구의 건도는 0.65에서 0.61으로 감소하 다. 한 증발기 질량유량은 81.1g/s에서 

93g/s으로 약 14% 정도 증가함을 알 수 있다.이젝터 사이클의 성능은 내부열교

환기 길이가 증가함에 따라 향상됨을 보 으며 가스쿨러 출구온도에 따라 사이클

의 성능이 크게 변함을 확인할 수 있었다. 한 내부열교환기가 길어짐에 따라 가

스쿨러 출구온도가 낮아지게 되며 이는 이젝터 내부의 유인비와 승압비에 많은 

향을 미치는 것을 확인하 다.따라서 내부열교환기의 용은 이젝터 사이클 성능

을 향상시킬 수 있지만 각각의 운 조건에 따라 최 의 내부열교환기 길이 는 

용량이 다름을 확인할 수 있다.
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Fig. 4.7 Variations of mass flow rate,

compression ratio and gascooler

outlettemperaturewiththelength

ofIHX.

Fig.4.8Variationsofpressurerecovery,pres-

sureliftratioandentertainmentra-

tiowiththelengthofIHX.
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Fig.4.9Variationsofdiffuseroutletpressure,

quality and evaporator mass flow

ratewiththelengthofIHX.
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제 3 운 조건 변화에 따른 기본 사이클과 이젝터 사이클

의 성능 비교

1.실외온도에 변화에 따른 성능 비교

Fig.4.10은 실외온도 변화에 따른 각각의 시스템의 압축기 소요동력,냉방용량,

성능계수를 비교하여 보여주고 있다.실외온도가 상승함에 따라 가스쿨러의 출구온

도가 증가하게 되고 이로 인해 증발기 입구의 온도도 동시에 상승하게 된다.따라

서 증발기 입구에서 냉매의 엔탈피가 증가되며 냉방용량이 감소한다. 한 시스템

의 과열도가 증가하여 압축기 입구의 비체 이 커지고 압축기의 체 효율과 질량

유량은 감소하며 이에 압축기 소요동력이 증가하게 된다.이에 시스템 성능계수는 

감소하게 된다.본 연구에서 외기온도가 31oC에서 39oC로 증가하 을 때 이젝터 사

이클의 냉방용량과 성능계수는 각각 4.9%와 5.6% 감소하 으며 기본 사이클의 경

우 각각 20%와 23% 감소하는 것으로 나타났다.외기온도 변화에 따른 시스템 성

능의 감소폭은 기본 사이클이 이젝터 사이클 보다 크게 나타났으며 이는 기본 사

이클에서 외기온도가 증가함에 증발기 입구의 온도가 크게 증가하여 증발기에서 

잠열에 의한 열교환량보다 열에 의한 열교환량의 비율이 증가하고 이에 열교환

기의 효율이 감소하 기 때문이다.이러한 요인으로 기본 사이클의 성능은 이젝터 

사이클의 성능보다 실외온도 변화에 크게 향을 받음을 확인할 수 있다. 한 이

젝터 사이클의 외기온도 변화에 따른 성능은 Nakagawa(2010)등의 실험과 유사한 

결과를 나타냄을 확인할 수 있는데 실험에 의하면 가스쿨러 출구온도를 1oC씩 증

가시켰을 경우 성능계수와 냉방용량은 각각 6.6%와 9.1% 정도 감소하는 것으로 나

타났다.본 연구의 해석결과 가스쿨러 출구온도가 1oC증가에 따라 성능계수와 냉

방용량은 각각 5%와 6.1% 정도 감소하는 것으로 확인되었으며 이를 실험결과와 

비교하 을 때 유사한 경향성이 나타남을 확인할 수 있었다.
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Fig.4.11는 실외온도에 따른 기본 사이클과 이젝터 사이클의 질량유랑과 압력비

를 비교하고 있다.이젝터 사이클의 경우 실외온도가 증가함에 따라 압축비가 감소

하는 것을 확인할 수 있다.이는 승압비의 증가로 인하여 디퓨져에서 기존의 압력

보다 더 높은 압력으로 토출되기 때문이다.반면 기본 사이클의 경우 이젝터 사이

클 보다 높은 압축비를 가지며 이는 이젝터 사이클의 경우 압력회복에 의해 기본 

사이클 보다 높은 압력으로 압축기 입구로 유입되기 때문이다. 본 연구에서 실외

온도가 31
o
C에서 39

o
C증가함에 따라 기본 사이클의 질량유량은 약 13% 감소하

으며 이젝터 사이클은 압축비 감소로 인하여 가스쿨러 질량유량은 상승하게 되며 

증발기 질량유량은 유인비의 감소로 인하여 감소하는 경향을 보이고 있다.따라서 

실외온도 증가에 따라 가스쿨러 질량유량은 약 5.5% 증가하 으며 증발기 질량유

량은 약 2% 감소하 다.

Fig.4.12실외온도 변화에 따른 이젝터 내부의 유동특성을 나타내고 있다.실외

온도가 증가함에 따라 가스쿨러 출구의 온도가 높아지며 이젝터 내부의 운동에

지의 증가로 인하여 승압비는 상승하게 되고 유인비는 감소하게 된다.본 연구에서 

실외온도가 31oC에서 39oC로 증가함에 따라 이젝터 승압비는 1.55에서 1.65로 약 

6.4% 증가하 으나 유인비는 0.583에서 0.521로 약 10.6% 감소함을 나타났다.특히 

35
o
C를 기 으로 유인비는 크게 감소하는 것으로 나타났다.
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Fig.4.10 ComparisonsofCOP,compressor

work and cooling capacity with

outdoortemperature.

Fig.4.11Comparisonsofmassflow rateand

pressure ratio with outdoor

temperature.
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Fig.4.12 Variationsofentrainmentratioand

pressure lift ratio with outdoor

temperature.
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2.가스쿨러 면 공기속도에 따른 성능 비교

Fig.4.12은 가스쿨러의 면 공기속도 변화에 따른 각각의 시스템의 압축기 소요

동력,냉방용량,성능계수를 비교하여 보여주고 있다.가스쿨러의 면 공기속도가 

증가하면 가스쿨러에서 공기측 난류 유동을 발달시키고 통과하는 공기유량의 증가

로 가스쿨러에서의 열교환량이 증가한다.이는 팽창장치를 통과한 후 증발기 입구

의 엔탈피 감소로 이어져 증발기의 냉방용량이 증가하게 된다. 한 압축기 입구의 

온도감소로 압축기 소요동력 한 감소하게 된다.가스쿨러 면 공기속도가 1

m/s에서 2m/s로 증가하 을 때 이젝터 사이클의 냉방용량과 성능계수는 거의 변

화가 없는 반면 기본 사이클의 냉방용량과 성능계수는 각각 13%와 16% 증가하

다. 한 공기속도가 2m/s에서 3m/s로 증가함에 따라 기본 사이클의 냉방용량

과 성능계수는 약 7.2%와 8.4% 증가하 으며 이젝터 사이클의 냉방용량과 성능계

수는 각각 0.1%와  0.5% 증가하는 것으로 나타났다.기본 사이클의 경우 가스쿨러 

공기속도가 증가함에 따라 냉방용량은 지속 으로 증가하다 차 그 증가율이 감

소하는 경향을 나타내는 반면 이젝터 사이클의 경우 상 으로 냉방용량의 증가

율이 크지 않음을 알 수 있다.이는 기본 사이클의 경우 가스쿨러 출구온도가 증발

기 냉방용량의 변화에 직 인 향을 미치지만 이젝터 사이클은 이젝터를 통과

하기 때문에 상 으로 가스쿨러 출구의 온도 변화가 증발기에 미치는 향이 작

기 때문으로 사료된다.

Fig.4.13는 가스쿨러 면 공기속도에 따른 기본 사이클과 이젝터 사이클의 질량

유량과 압축비를 비교하고 있다.가스쿨러 면 공기속도가 증가함에 따라 기본 사

이클의 질량유량과 이젝터 사이클의 가스쿨러 질량유량,증발기 질량유량 모두 증

가하는 경향을 보이고 있다.반면 기본 사이클과 이젝터 사이클의 압축비는 감소한

다.이는 기본 사이클의 경우 가스쿨러 면 공기속도가 증가함에 따라 가스쿨러에

서의 열교환량이 증가하고 증발기 입구로 들어가는 이상상태의 냉매의 건도가 작
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아지게 된다.따라서 압축기 입구로 들어가는 압력이 증가하여 압축비는 감소하게 

되고 질량유량은 증가하게 된다.이젝터 사이클의 경우 가스쿨러 토출온도가 낮아

짐에 따라 유인비가 상승하여 체 인 질량유량을 증가시키는 것으로 확인되었다.

본 연구에서 가스쿨러 면 공기속도가 증가함에 따라 기본 사이클의 질량유량은 

약 17% 증가하 다. 한 이젝터 사이클에서 가스쿨러의 질량유량은 약 4% 증가

하 으며 증발기의 질량유량은 약 7.8% 증가하 다.

Fig.4.14은 가스쿨러 면 공기속도에 따른 이젝터 내부의 승압비와 유인비의 변

화를 보여주고 있다.가스쿨러 면 공기속도가 증가함에 따라 가스쿨러 출구의 온

도가 낮아지게 되고 이는 이젝터의 유인비를 증가시키고 승압비를 감소시킨다.하

지만 가스쿨러 출구속도가 증가함에 따라 유인비의 증가율은 차 감소하는데 이

는 가스쿨러와 공기측과의 충분한 열교환으로 인하여 가스쿨러 출구온도의 감소율

이 차 어들기 때문이다.본 연구에서 가스쿨러 면 공기속도가 1m/s에서 3

m/s로 증가함에 따라 이젝터의 유인비는 0.53에서 0.573으로 약 8% 증가하 으며 

승압비는 1.64에서 1.6로 약 2.4% 감소함을 나타내었다.
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Fig.4.13 ComparisonsofCOP,compressor

work and cooling capacity with

gascoolerfrontairvelocity.

Fig.4.14Comparisonsofmassflow rateand

pressureratiowithgascoolerfront

airvelocity.
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Fig.4.15 Variationsofentrainmentratioand

pressure liftratio with gascooler

frontairvelocity.
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3.실내온도 변화에 따른 성능 비교

Fig.4.15은 실내온도 변화에 따른 각 시스템의 압축기 소요동력,냉방용량,성능

계수를 비교하여 보여주고 있다.실내온도가 낮아짐에 따라 냉방용량은 감소하고 

압축기 소요동력의 증가로 인해 시스템의 성능계수는 감소하는 경향을 보인다.이

는 실내온도가 낮아짐에 따라 냉매의 증발온도와 실내온도와의 온도차가 작아져 

열교환기의 열교환량이 감소하고 이에 냉방용량이 크게 어들기 때문이다.본 연

구에서 실내온도가 31oC에서 23oC로 감소함에 따라 이젝터 사이클의 냉방용량과 

성능계수는 각각 11.8%와 7.8% 감소하 으며 반면 기본 사이클의 냉방용량과 성능

계수는 각각 0.8%와 2.9% 감소하는 것으로 확인되었다.해석결과 실내온도 감소에 

따른 이젝터 사이클의 냉방용량의 감소율이 기본 사이클의 냉방용량 감소율보다 

크게 나타났다.이는 이젝터 사이클의 냉방용량이 기본 사이클의 냉방용량보다 상

으로 크기 때문에 실내온도 변화에 민감하게 변화하는 것으로 사료된다.

Fig.4.16은 실내온도 변화에 따른 기본 사이클과 이젝터 사이클의 질량유량과 압

축비를 비교하고 있다.기본 사이클의 경우 실내온도 변화가 증가함에 따라 압축기 

입구의 온도와 압력이 상승하게 되고 압력비 감소로 인하여 냉매의 유량이 증가하

게 되며 이젝터 사이클은 실내온도 증가에 따라 유인비가 크게 증가하게 되며 이

에 증발기 질량유량은 증가하게 된다.본 연구에서 실내온도가 23oC에서 31oC증가

함에 따라 기본 사이클의 질량유량은 약 8% 증가하 으며 이젝터 사이클의 증발기 

질량유량은 약 18% 증가하며 가스쿨러 질량유량도 12% 증가하는 것으로 나타났

다.실외온도에 따른 이젝터 사이클의 질량유량과 비교하 을 때 실외온도에 따라 

이젝터 사이클의 질량유량의 변화가 큰 것을 확인할 수 있었다.

Fig.4.17는 실내온도 변화에 따른 이젝터 사이클의 승압비와 유인비의 변화를 보

여주고 있다.일반 으로 이젝터 사이클의 경우 실외측의 냉방용량과 성능계수와 

실내측의 냉방용량과 성능계수를 비교하 을 경우 실내측에 따라 향을 많이 받
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는 것으로 나타났다.이는 실내측의 변화에 따라 유인비가 크게 변화하고 증발기 

질량유량의 상승으로 인하여 냉방용량이 증가하기 때문이다.실내온도가 23
o
C에서 

31
o
C로 증가함에 따라 유인비는 약 12% 증가하며 승압비는 약 4.2% 정도 감소하

는 것으로 나타나났다.
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Fig.4.16 ComparisonsofCOP,compressor

work and cooling capacity with

indoortemperature.

Fig.4.17Comparisonsofmassflow rateand

pressure ratio with indoor

temperature.
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Fig.4.18 Variationsofentrainmentratioand

pressure lift ratio with indoor

temperature.
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4.증발기 면 공기속도 변화에 따른 성능 비교

Fig.4.18은 각 시스템에서의 압축기 소요동력,냉방용량,성능계수를 증발기의 

면 공기속도 변화에 따라 비교하여 보여주고 있다.증발기 면 공기속도가 증가함

에 따라 냉방용량은 증가하고 압축기 소요동력은 감소하여 성능계수가 증가하는 

경향을 보인다.증발기의 공기속도가 증가함에 따라 냉매와 열교환하는 공기 풍량

의 증가로 인해 증발기의 냉방용량이 증가하고 시스템의 압축비가 감소하여 압축

기 소요동력이 어들게 된다.본 연구에서는 증발기 면 공기속도가 1m/s에서 

2m/s로 증가함에 따라 이젝터 사이클의 냉방용량은 각각 20.1kW에서 22.1kW

로,성능계수는 3.72에서 4.14으로 증가하는 것으로 나타났다.반면 기본 사이클의 

냉방용량과 성능계수는 각각 11.8kW에서 12.1kW로,2.01에서 2.074로 증가하는 

것으로 확인되었다.증발기의 공기의 풍속이 증가하는 경우 증발기에서 큰 엔탈피 

변화를 가지는 이젝터 사이클의 냉방용량 향상정도가 기본 사이클에 비하여 크게 

나타나고 이에 시스템의 성능 변화가 크게 나타났다.

Fig.4.19는 증발기 면 공기속도 변화에 따른 기본 사이클과 이젝터 사이클의 

질량유량과 압축비를 보여주고 있다.증발기의 공기속도가 증가함에 따라 증발기의 

입력비는 감소하고 질량유량은 증가하고 있으며 이젝터 사이클의 경우 승압비의 

증가로 인하여 가스쿨러 질량유량,증발기 질량유량 모두 증가하는 경향을 보여주

고 있다.본 연구에서 증발기 면 공기속도가 증가함에 따라 증발기 질량유량은 

약 8% 증가하 으며 가스쿨러 질량유량은 약 4% 증가하 다.

Fig.4.20는 증발기 면 공기속도 변화에 따른 이젝터 사이클의 유인비와 승압비

를 보여주고 있다.증발기 면 공기속도가 증가함에 따라 증발기 출구 측의 온도

가 상승하여 유인비가 증가하고 승압비는 감소하는 것으로 나타났다.본 연구에서 

증발기 면 공기속도가 1m/s에서 2m/s로 증가함에 따라 유인비는 0.521에서 

0.583로 약 12% 증가하 으며 승압비는 약 4.2% 감소하는 것으로 나타났다.
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Fig.4.19 ComparisonsofCOP,compressor

work and cooling capacity with

evaporatorfrontairvelocity.

Fig.4.20Comparisonsofmassflow rateand

pressure ratio with evaporator

frontairvelocity.
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Fig.4.21Variationsofentrainmentratioand

pressureliftratiowith evaporator

frontairvelocity.



-69-

제 4 운 조건에 따른 각 사이클 성능 특성 

본 연구에서 주변조건에 따라 각 사이클의 성능 특성을 확인하기 해 제 1 과 

제 2 에서 최 의 EEV 개도와 내부열교환기 길이를 선정하 다. 본 연구에서 기

본 사이클의 최 의 EEV 개도는 30%으로 나타났으며 이젝터 사이클의 최 의 

EEV 개도는 기본 사이클에서의 최  EEV 개도의 증발압력과 유사한 증발압력을 

가지는 60%를 선정하 다. 한 최 의 내부열교환기 길이는 기본 사이클, 이젝터 

사이클 모두 12 m로 나타났다. 

Fig. 4.21과 Fig. 4.22은 실외온도에 따른 각각의 사이클의 냉방용량과 성능계수를 

나타내고 있다. 각 사이클 모두 실외온도가 증가함에 따라 냉방용량과 성능계수 모

두 낮아짐을 보이고 있다. 이는 실외온도가 증가함에 따라 가스쿨러와 공기측과의 

열교환 효율이 감소하며 가스쿨러 토출 온도가 상승하여 증발기로 들어가는 냉매

의 엔탈피와 건도가 증가하고 이에 증발기의 냉방용량이 작아지기 때문이다. 본 연

구에서 실외온도가 31oC에서 39oC로 증가함에 따라 기본 사이클의 냉방용량과 성

능계수는 각각 20%와 23% 감소하는 것으로 나타났으며 내부열교환기 사이클의 경

우 각각 18%와 20% 감소하는 것으로 확인되었다.반면 이젝터 사이클의 냉방용량

과 성능계수는 각각 4.9%와 5.6% 감소하 으며 이젝터 내부열교환기 사이클의 경

우 냉방용량과 성능계수는 각각 3.5%와 4.2% 감소하는 것으로 나타났다.기본 사이

클과 내부열교환기 사이클의 경우 이젝터를 용한 사이클보다 냉방용량과 성능계

수가 격히 감소하는 것으로 나타났다.이는 기본 사이클과 내부열교환기 사이클

은 가스쿨러의 토출 온도에 따라 증발기의 냉방용량에 직 인 향을 주지만 이

젝터 사이클의 경우 1차 으로 이젝터 유동 흐름에 향을 미치기 때문에 냉방용

량의 감소율이 상 으로 작은 것으로 나타났다. 한 내부열교환기를 용하 을 

시에 기본 사이클과 이젝터 사이클 모두 냉방용량과 성능계수가 증가함을 나타내

었다.이는 내부열교환기의 용으로 인하여 열교환 면 이 증가하고 이로 인하여 
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냉방용량이 증가하 기 때문이다.

Fig.4.23와 Fig.4.24은 가스쿨러 면 공기속도 변화에 따른 각 사이클의 냉방용

량과 성능계수의 변화를 나타내고 있다.본 연구에서 가스쿨러 면 공기속도가 증

가함에 따라 모든 사이클의 냉방용량과 성능계수가 증가하는 경향을 보이고 있다.

이는 가스쿨러 면 공기속도가 증가함에 따라 가스쿨러 토출 온도와 압력이 감소

하며 증발기 입구의 건도와 엔탈피를 감소시켜 증발기의 냉방용량을 증가시키기 

때문이다.본 연구에서 가스쿨러 면 공기속도를 1m/s에서 3m/s로 증가시킴에 

따라 기본 사이클의 냉방용량과 성능계수는 각각 20%와 23% 증가하 으며 내부열

교환기 사이클의 냉방용량과 성능계수는 각각 21%와 23.4% 증가함을 나타내었다.

반면 이젝터 사이클의 경우 냉방용량과 성능계수는 각각 2.5%와 3.4% 증가하 으

며 이젝터 내부열교환기 사이클의 경우 3.6%와 4.6% 증가함을 확인하 다.

Fig.4.25과 Fig.4.26는 실내온도에 따른 각 사이클의 냉방용량과 성능계수의 변

화를 나타내고 있다.실내온도가 증가함에 따라 증발기와 공기와의 온도차로 인하

여 냉방용량이 증가함을 보여주고 있다.본 연구결과 실내온도가 23
o
C에서 31

o
C로 

증가함에 따라 기본 사이클의 냉방용량과 성능계수는 각각 0.8%,2.9%,내부열교환

기 사이클은 2%와 3.3% 증가하는 것으로 나타났다.이젝터 사이클의 냉방용량과 

성능계수는 각각  11.8%와 7.8%으로 나타났으며 이젝터-내부열교환기 사이클의 냉

방용량과 성능계수는 각각 13.5%와 14%으로 나타났다.기본 사이클에 비하여 이젝

터 사이클의 냉방용량과 성능계수가 크게 상승함을 알 수 있다.이는 실내온도가 

증가함에 따라 이젝터 사이클의 유인비의 증가로 인하여 증발기 측의 질량유량이 

크게 증가하고 냉방용량이 상승하기 때문이다. 한 기본 사이클과 이젝터 사이클

에 내부열교환기를 용한 사이클의 경우 약 2% 성능이 향상됨을 알 수 있다.

Fig.4.27과 Fig.4.28는 증발기 면 공기속도 변화에 따른 사이클의 냉방용량과 

성능계수를 보여주고 있다.증발기 면 공기속도가 증가함에 따라 열교환량이 증

가하여 냉방용량과 성능계수는 증가함을 보이고 있다.본 연구결과 증발기 면 공
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기속도가 1m/s에서 2m/s로 증가함에 따라 기본 사이클의 냉방용량과 성능계수

는 각각 1.1%와 3.2%,내부열교환기 사이클은 3%와 4.3% 증가하는 것으로 나타났

다.이젝터 사이클의 냉방용량과 성능계수는 각각 10.1%와 8.1%으로 나타났으며 이

젝터-내부열교환기 사이클의 냉방용량과 성능계수는 각각 12.2%와 13%으로 나타났

다.

여러 가지 운 조건에 따라 각 사이클의 성능특성을 비교해 본 결과 외기운  

조건의 변화에 한 시스템 성능의 민감도는 기본 사이클이 상 으로 큰 것으로 

나타났으며 실내운  조건 변화에 따른 시스템 성능의 민감도는 이젝터 사이클이 

더 큰 것으로 확인되었다. 한 내부열교환기를 용함으로써 기존의 사이클에 비

해 냉방용량과 성능계수를 향상시킬 수 있음을 해석 으로 확인할 수 있었다.
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Fig.4.22 Comparisons ofcooling capacity

with cycle option at various

gascoolerairinlettemperature.

Fig.4.23 ComparisonsofCOP with cycle

option at various gascooler air

inlettemperature.
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Fig.4.24 Comparisons ofcooling capacity

with cycle option at various

gascoolerairinletvelocity.

Fig.4.25 ComparisonsofCOP with cycle

option at various gascooler air

inletvelocity.
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Fig.4.26 Comparisons ofcooling capacity

with cycle option at various

evaporatorairinlettemperature.

Fig.4.27 ComparisonsofCOP with cycle

option atvarious evaporator air

inlettemperature.
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Fig.4.28 Comparisons ofcooling capacity

with cycle option at various

evaporatorairinletvelocity.

Fig.4.29 ComparisonsofCOP with cycle

option atvarious evaporator air

inletvelocity.



-76-

제 4장 결 론

본 연구에서는 내부열교환기와 이젝터를 용한 이산화탄소 시스템의 성능을 여

러 가지 운 조건 변화에 따라 비교  분석하 으며 기본 사이클,내부열교환기 

사이클,이젝터 사이클,이젝터-내부열교환기 사이클의 성능 분석을 통하여 얻는 결

과는 다음과 같다.

본 연구에서 기본 사이클의 경우 EEV 개도가 20%에서 70%으로 증가함에 따라 

냉방 성능계수는 2.52에서 2.34로 7.1% 감소하 으며 이 때 최  성능계수의 EEV 

개도는 30%으로 나타났다. 이젝터 사이클의 경우 EEV 개도가 20%에서 70%으로 

증가함에 따라 성능계수는 2.4에서 2.87로 약 17% 증가함을 확인하 다. 본 연구에

서 이젝터 사이클과 기본 사이클의 성능특성을 비교하기 해서 기본 사이클의 최

 성능계수를 가지는 EEV 개도인 30% 조건과 동일한 증발압력을 나타내는 이젝

터 사이클의 EEV 개도인 60%를 비교의 상으로 선정하여 비교 연구를 진행하

다. 

기본 사이클과 이젝터 사이클 모두 내부열교환기 길이가 증가함에 따라 성능계

수는 차 증가하다 감소하는 경향을 보인다. 내부열교환기의 길이가 최 의 길이

보다 작은 경우 내부열교환기의 길이가 증가함에 따라 냉방용량의 증가율이 압축

기 소요동력의 증가율보다 크게 증가하며 최 의 내부열교환기 길이보다 길이가 

긴 경우 압축기 소요동력의 증가율이 냉방용량의 증가율 보다 커지기 때문에 성능

이 감소한다. 내부열교환기 길이가 작은 3~6 m의 경우 내부열교환기의 효용성이 

크게 작용하여 내부열교환기에의 열 달량이 크게 증가하고 이에 냉방용량이 격

히 증가하여 성능이 크게 증가하는 모습을 보인다. 본 연구에서 두 사이클 모두 최

의 내부열교환기의 길이는 12 m로 나타났다. 하지만 내부열교환기의 용에 따

른 성능의 향상정도는 기본 사이클에 비하여 이젝터 사이클이 더 큰 것으로 나타
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났다. 내부열교환기가 0 m에서 12 m로 증가함에 따라 기본 사이클의 성능계수는 

약 3% 증가한 반면 이젝터 사이클의 성능계수는 약 8% 증가하는 것으로 나타났다. 

실외온도가 상승함에 따라 가스쿨러의 출구온도가 증가하게 되고 이로 인해 증

발기 입구의 온도도 동시에 상승하게 된다.따라서 증발기 입구에서 냉매의 엔탈피

가 증가되며 냉방용량이 감소한다.본 연구에서 외기온도가 31oC에서 39oC로 증가

하 을 때 이젝터 사이클의 냉방용량과 성능계수는 각각 4.9%와 5.6% 감소하 으

며 기본 사이클의 경우 각각 20%와 23% 감소하는 것으로 나타났다.외기온도 변

화에 따른 시스템 성능의 감소폭은 기본 사이클이 이젝터 사이클 보다 크게 나타

났으며 이는 기본 사이클에서 외기온도가 증가함에 증발기 입구의 온도가 크게 증

가하여 증발기에서 잠열에 의한 열교환량보다 열에 의한 열교환량의 비율이 증

가하고 이에 열교환기의 효율이 감소하 기 때문이다.

가스쿨러의 면 공기속도가 증가하면 팽창장치를 통과한 후 증발기 입구의 엔

탈피 감소로 이어져 증발기의 냉방용량이 증가하게 된다.가스쿨러 면 공기속도

가 1m/s에서 2m/s로 증가하 을 때 이젝터 사이클의 냉방용량과 성능계수는 거

의 변화가 없는 반면 기본 사이클의 냉방용량과 성능계수는 각각 13%,16% 증가

하 다. 한 공기속도가 2m/s에서 3m/s로 증가함에 따라 기본 사이클의 냉방용

량과 성능계수는 약 7.2%와 8.4% 증가하 으며 이젝터 사이클의 냉방용량과 성능

계수는 각각 0.1%와 0.5% 증가하는 것으로 나타났다.

본 연구에서 실내온도가 31
o
C에서 23

o
C로 감소함에 따라 이젝터 사이클의 냉방

용량과 성능계수는 각각 11.8%와 7.8% 감소하 으며 반면 기본 사이클의 냉방용량

과 성능계수는 각각 0.8%와 2.9% 감소하는 것으로 확인되었다.해석결과 실내온도 

감소에 따른 이젝터 사이클의 냉방용량의 감소율이 기본 사이클의 냉방용량 감소

율보다 크게 나타났다.이는 이젝터 사이클의 냉방용량이 기본 사이클의 냉방용량

보다 상 으로 크기 때문에 실내온도 변화에 민감하게 변화하는 것으로 사료된

다.
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증발기 면 공기속도가 증가함에 따라 냉방용량은 증가하고 압축기 소요동력은 

감소하여 성능계수가 증가하는 경향을 보인다.본 연구에서는 증발기 면 공기속

도가 1m/s에서 2m/s로 증가함에 따라 이젝터 사이클의 냉방용량은 각각 20.1

kW에서 22.1kW로,성능계수는 3.72에서 4.14으로 증가하는 것으로 나타났다.반면 

기본 사이클의 냉방용량과 성능계수는 각각 11.8kW에서 12.1kW로,2.01에서 

2.074로 증가하는 것으로 확인되었다.증발기의 공기의 풍속이 증가하는 경우 증발

기에서 큰 엔탈피 변화를 가지는 이젝터 사이클의 냉방용량 향상 정도가 기본 사

이클에 비하여 크게 나타나고 이에 시스템의 성능 변화가 크게 나타났다.

여러 가지운 조건에 따라 각 사이클의 성능특성을 비교해 본 결과 외기운  조

건의 변화에 한 시스템 성능의 민감도는 기본 사이클이 상 으로 큰 것으로 

나타났으며 실내운  조건 변화에 따른 시스템 성능의 민감도는 이젝터 사이클이 

더 큰 것으로 확인되었다. 한 내부열교환기를 용함으로써 기존의 사이클에 비

해 냉방용량과 성능계수를 향상시킬 수 있음을 해석 으로 확인하 다.
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