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비단열 모세관의 영향을 고려한 냉동 사이클 시뮬레이션
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ABSTRACT: The simulation of refrigeration cycle is important since the experimental approach is 

too costly and time-consuming. The present simulation focuses on the effect of capillary 

tube-suction line heat exchangers (CT-SLHX), which are widely used in small vapor compression 

refrigeration systems. The simulation of steady states is based on fundamental conservation 

equations of mass and energy. These equations are solved simultaneously through iterative process. 

The non-adiabatic capillary tube model is based on homogeneous two-phase model. This model is 

used to understand the refrigerant flow behavior inside the non-adiabatic capillary tubes. The 

simulation results show that both of the location and length of heat exchange section influence the 

coefficient of performance (COP). These results can be used in either design calculation of capillary 

tube length for refrigeration cycle or effect of suction line heat exchanging on refrigeration cycle.

Key words: Cycle simulation(사이클 시뮬레이션), Non-adiabatic capillary tube(비단열 모세관), 

Suction line heat exchanger(흡입 열교환기), Refrigeration cycle(냉동 사이클), 

Two-phase flow(이상유동)

A :  단면적 [m2]
c :  비열 [Jkg/K]
D :  직경 [m]
f :  마찰계수 
G :  질량 유속 [kg/m2s]
g :  증력 가속도 [m/s]
i :  specific enthalpy [kj/kg]
h :  열전달 계수 [W/m2k]
k :  열 전도도 [W/mK]
L :  길이 [m]

m :  질량 유량 [kg/s]
Nu :  누셀 수 hD/k
Pr :  프런틀 수
P :  압력 [KPa]
Q :  전열량 [kW]
Re :  레이놀즈 수 GD/μ
T :  온도 [K]
U :  총괄 열전달계수 [W/m2k]
v :  비체적 [m3/kg]
Work :  일 [kW]
w :  폭 [m]
x :  건도
xtt :  마티넬리 매계변수
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 그리스 문자

ε :  벽면 조도 [mm]
δ :  용접부 두께 [m]
ρ :  밀도 [kg/m3]
σ :  표면 장력 [N/m]
μ :  동점성 계수 [Ns/m2]

하첨자

capi :  모세관
c :  응축기
e :  증발기
i :  관 내측
in :  관 입구
HX :  열교환기
l :  액상
o :  관 외측
out :  관 출구
s :  흡입관
sp :  단상
sub :  과냉
sup :  과열
tp :  이상
v :  기상

1. 서 론

 최근의 세계적인 환경에 대한 걱정의 의해 에너

지 소비 시스템의 효율을 높이는 것이 요구되고 

있다. 소형 냉동 시스템도 예외가 아니다. 전통적

으로 가정용 냉장고와 에어컨은 팽창장치로 모세

관을 이용한다. 팽창 장치로써 기능하기 위한 모

세관은 엔트로피 증가가 많다. 여러 방법 중의 

하나인 SLHX(Suction Line Heat eXchanger)는 

팽창 장치의 엔트로피 증가를 회복할 수 있다. 

하지만, 이러한 SLHX를 사용한 냉도 사이클의 

최적화가 요구된다. 시스템의 최적화 작업은 실

험적인 방법과 해석적인 방법을 통해서 이루어진

다. 컴퓨터 시뮬레이션은 노력과 비용을 줄이기 

위한 좋은 방법이다. 냉동 사이클의 성능 예측에 

관한 연구는 70년대 이후부터 이루어졌다. Hitler

and Glicksman(11), Fischer and Rice(10), Domans

ki(9)는 정상 상태 히트 펌프의 성능을 예측하기 

위한 시뮬레이션 프로그램을 개발하였다. SLHX

는 냉동 시스템의 성능 향상을 위해서 사용된다. 

SLHX는 모세관과 흡입관이 용접되어 측면 대항

류 열교환기형태의 열교환기가 되도록 이루어진 

장치이다. 이 논문에서는 냉동 시스템의 성능에 

미치는 SLHX의 영향이 사이클 시뮬레이션을 통

해서 해석된다. 시뮬레이션은 SLHX가 적용된 가

정용 냉장고를 해석한다.

2. 해석모델과 시뮬레이션 알고리즘

2.1 압축기

압축기 성능은 Fischer and Rice(10)가 제안한 

압축기 실험에 의한 성능곡선을 이용한 map bas

ed model을 사용하여 나타내었다. 이러한 성능 

곡선은 식 (1)과 같이 응축기와 증발기 포화온도

의 함수에 따른 냉매 유량으로 주어진다. 

mmap= a1T
2
e+a 2Te+a 3T

2
c+a 4Tc+a 5TeTc+a 6

  (1)

여기서, m과 T는 질량 유량 과 온도를 나타낸

다. 하첨자 e, c는 각각 증발기와 응축기를 나타

낸다. map based 모델에서는 실제 압축기의 작

동 조건에 맞도록 보정계수를 적용하여 성능곡선

을 보정하였다. Dabri and Rice(3) 는 이러한 보정

을 위한 식 (2)를 제안하였다.

m ref= ( 0.75
v actual
v map

+ 0.25 )
(2)

여기서 v는 비체적을 나타낸다. 이 시뮬레이션 

프로그램에서 압축과정을 등엔트로피 압축 과정

으로 가정하였다. 압축과정의 토출 냉매 엔탈피

는 압축기 토출 엔트로피와 응축기 압력에 기초

하여 계산하였다.

2.2 응축기

전열량 Q는 식 (3)과 같이 주어진다.

Q=UA(T ref-T air) (3)
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여기서, U와 A는 총괄 열전달 계수와 열전달 면

적을 나타낸다. 하첨자 ref와 air는 냉매와 공기를 

나타낸다. 총괄 열전도도 UA는 식 (4)와 같이 주

어진다. 

1
UA
=

1
h iAi

+
ln(Do/Di)

2πk wL
+

1
h oAo

(4)

여기서, h, D, k, L과 η는 열전달계수, 튜브 직경, 

튜브의 열전도도, 튜브 길이와 휜 효율을 나타낸

다. 하첨자 o, i, w와 fin은 튜브 외부, 튜브 내부, 

튜브 벽면과 휜을 나타낸다. 공기 측 열전달 계

수는 Hilpert(13)가 제안한 식 (5)을 사용하였다.

Ν
D=

hD o
k
=0.193Re 0.618D Pr 1/3 (5)

냉매의 열전달 계수식은 냉매의 상태에 따라서 

다르다. 냉매가 단상일 경우의 열전달 계수식은 

Gneilinski(5)가 제안한 식 (6)을 사용하였다.  

Νu=
(f/2)(Re-1000)Pr

1+12.7(f/2) 1/2( Pr 2/3-1)
Where, f=(1.58ln(Re)-3.28) -2

(6)

강제 대류 응축 과정에서의 열전달계수는 Cav

alini and Zecchin(7)이 제안한 식 (7)을 사용하였

다.

h tp=0.05Re
0.8
eq Pr

0.33
ref

k ref
D i

(7)

여기서 하첨자 tp와 eq는 이상유동과 등가를 나

타낸다. Re eq는 식 (8)과 같이 정의된다.

Re eq=Re v(
μ
v

μ
l )(
ρ
l

ρ
v )
0.5

+Re l (8)

여기서, μ와 ρ는 밀도와 동점성계수를 의미한다. 

하첨자 v와 l은 냉매의 기체 상태와 액체 상태를 

나타낸다. Re v와 Re l는 다음과 같이 정의된다.

Re v=
GxD i
μ
v

Re l=
G(1-x)D i
μ
l

여기서 G와 X는 질량 유속( 4 m/πD 2)과 건도

를 나타낸다. 

냉매 유동에서 압력강하는 다음의 Fanning식

으로 계산된다. 

ΔP=
2fG 2L
Dρ

 (9)

단상의 냉매 유동의 압력강하 계산을 위해서 

Churchill(1) 식을 사용하였다. 단상 마찰계수 f sp
는 다음의 식 (10)와 같이 주어진다.

f sp=8[( 8Re )
12

+( 1
A+B )

1.5

]
1
12

(10)

여기서 A와 B는 다음과 같이 정의된다.

A={2.457ln[ 1

(7/Re) 0.9+0.27ε/D ]}
16

(11)

B=( 37530Re )
16

(12)

식 (11), (12)에서 레이놀즈 수는 경우에 따라

서 단상 혹은 이상 유동에 대한 레이놀즈 수를 

적용한다.

이상 유동의 마찰계수는 다음 식 (13)을 사용

한다.

f tp=Φ
2
lof sp(

v sp
v tp ) (13)

식(13)의 이상승수 Φlo는 Lin et al
(6)
이 제안한 

식(14)를 사용하였다.

Φ2
lo=

(
8
Re tp )

12

+(
1

Atp+Btp )
1.5

(
8
Re sp )

12

+(
1

Asp+Bsp )
1.5

1
12

[1+x(
v v
v l
-1)] (14)

여기서, Re tp와 μ tp는 다음과 같이 정의된다.
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Fig 1  Cross section of a SLHX

Re tp=
GD
μ
tp

(15)

1
μ
tp
=
x
μ
v
+
1-x
μ
l

(16)

2.3 증발기

총괄 열전도도 UA는 식 (4)와 같다. 증발기에

서 대류 비등 열전달계수는 대류 비등 영향과 핵 

비등 영향을 중첩하여 고려한 Chen
(2)
식을 사용하

였다. 

h tp=h cb+h nb=h loF o+h pS (17)

여기서, F와 S는 비등 증대 인자와 억제 인자를 

나타낸다. 하첨자 lo와 p는 액체와 풀 비등을 나

타낸다. 매개변수 Fo은 식 (18)과 같이 정의된다.

F o=F(1-x) (18)

where{For1/X tt≤0.1 F=1

For1/X tt≤0.1 F=2.35(0.213+1/X)
0.736
 

여기서 Xtt는 Martinelli 매개변수이며 다음과 같

이 정의된다.

1
Xtt
=

x

(1-x) 0.9 (
ρ
l

ρ
v )
0.5

(
μ
v

μ
l )
0.1

(19)

액체 상태 열전달계수 hlo는 Dittus-Boelter
(12)

식이 사용된다. 

h lo=0.023Re
0.8 Pr 0.4

k l
D

(20)

억제 인자 S는 식 (21)에 의해 정의된다.

S=[ΔT e/ΔT sat]
0.99 (21)

여기서, 하첨자 e와 sat는 평균 과열 온도와 포화 

온도를 나타낸다. 풀 비등 열전달계수 hp는 Fors

ter와 Zuber(4)식을 사용한다.

 h p=0.00122 [
k
0.79
f c

0.45
pf
ρ 0.49
f

σ 0.5μ 0.29
f i

0.24
fg
ρ 0.24
g ]ΔT 0.24e ΔP 0.75e

(22)

여기서, Cp와 σ는 비열과 표면 장력을 나타낸다. 

단상 열전달계수, 단상 마찰계수식과 이상 마찰

계수식은 응축기 계산에 적용되는 것과 같이 증

발기 계산에 대해 적용 되었다.

2.4 모세관 및 SLHX

  그림 1은 용접된 SLHX의 단면을 나타낸다. 모

세관의 냉매 온도가 흡입관의 냉매 온도보다 더 

높기 때문에 모세관과 흡입관에서 열전달이 발생

한다. SLHX의 열전달량은 식 (23)과 같이 주어

진다. 

Q SLHX=UA(T capi-T suc)

(23)

여기서 capi와 suc는 모세관과 흡입관을 나타낸

다. SLHX의 총괄 열전도도 UA는 다음과 같이 

주어진다.

1
UA
=

1
h cA c

+
ln(D capi,o/D capi,i)

2πk c,wdz
+

δ

k solderwdz

+
ln(D s,o/D s,i)

2πk s,wdz
+

1
h sA s

(24)

여기서 k solder, δ와 w는 용접부의 열전도도, 두께

와 폭을 나타낸다. 흡입관과 모세관의 액체 상태 

영역의 관내의 대류 열전달계수는 식(6)의 Gneili

nski를 사용하였다. SLHX의 이상 영역에 대해서

는 대부분의 열저항이 흡입관에 있기 때문에 모

Capillary Tbue    Suction Line
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Fig 3. Flowchart of simulation program

Fig 2  Schematic for the refrigeration cycle system

세관측 대류 열전달 계수는 무한대로 가정한다. 

가정의 타당성은 Mezavila et al(8)이 입증하였고 

이를 적용하였다. 식 (10)과 (13)는 흡입관과 모

세관의 마찰 수두손실을 계산하는데 사용되었다. 

2.5 사이클 시뮬레이션 알고리즘

그림 2는 시뮬레이션되는 SLHX를 적용한 냉

동 사이클에 대한 개념도를 나타낸다. 이전 장에

서 정의된 각 구성요소의 수학적인 모델은 방정

식들로 구성된다. 방정식은 Newton-Raphson 방

법을 이용하여 계산한다. 현제 사이클 시뮬레이

션의 알고리즘은 그림 3에 나타내었다. 사이클 

시뮬레이션 입력은 증발기와 응축기의 상세 사양

과 응축기와 증발기의 공기 유량, 대기와 고내 

온도, 증발기 출구 과열도(혹은 시스템의 냉매 충

진량)을 포함한다. 관들의 연결 구성요소들은 증

발기와 압축기 사이의 흡입관을 제외한 여타의 

연결관들은 고려하지 않는다. 프로그램의 상세한 

계산과정을 간략히 설명하면 다음과 같다.

1) 증발기 입구와 응축기 입구의 압력을 가정한

다. 주어진 과열도와 증발기 입구 압력으로부터 

냉매의 상태량이 결정된다.

2) 압축기 입, 출구의 압력을 통해서 응축온도와 

증발온도를 구하여 질량 유량식에 대입하여 압축

기 냉매유량을 결정한다. 압축기 입구 냉매의 상

태량으로 구해진 엔트로피를 구한다. 응축기 입

구 압력과 엔트로피 값으로 압축기 출구 냉매 엔

탈피를 결정한다.

3) 압축기 출구 냉매의 엔탈피는 응축기 입구 냉

매의 엔탈피와 동일하다. 응축기 입구 냉매 압력, 

엔탈피로 냉매의 온도를 구한 후 공기와의 열전

달 과정 해석으로 출구 엔탈피를 구한다. 압력 

강하는 마찰계수를 구한 후 압력강하식에 대입하

여 냉매의 출구 압력값을 구한다.

4) 응축기 출구 냉매 상태량이 모세관의 입구 조

건이 된다. 유동방향으로 위치에 따라서 SLHX 

모둘의 적용 유무를 판단한다. 

- 단열 조건: 마찰계수를 구하여 해당구간 출구 

압력을 구한다. 엔탈피의 변화는 없다.

- 비단열 조건 : SLHX 모둘을 적용하여 해당구

간에서의 열전달 해석을 수행하여 전열량을 구하

여 모세관과 흡입관 출구의 엔탈피를 결정한다. 

또한 마찰계수를 결정하여 모세관, 흡입관 각 출

구의 엔탈피와 압력을 결정한다. 

5) 증발기 계산 과정은 응축기 계산과정과 동일

하다. 중발기 출구 엔탈피, 압력이 결정한다.

6) SLHX 모듈에서 계산된 흡입관으로의 전열량

과 흡입관에서의 압력강하값으로 압축기 입구 냉

매 상태가 결정된다. 

7) 가정된 증발기 출구압력과 시뮬레이션을 통해

서 계산되어진 증발기 출구압력이 일치하지 않았
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Table 1  Simulation condition of the refrigerati

on cycle

Refrigerant R-134a

Superheating at Eva Out 5 ‘C

Ambient Air Temperature 25 ‘C

Refrigeration Room Air Temp -10 ‘C

Cond length 18 m

Eva length 7.5 m

Capillary Tube Length 2.5 m
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Fig 5  COP change in accordance with SLHX  
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다면 1)에서 증발기 압력을 수정하고 1)~6) 과정

을 반복 계산한다. 

8) 7)이 수렴하였다면 입력 증발기 출구 과열도

와 계산된 과열도가 일치하지 않는다면 1)에서 

응축기 압력을 수정하여 수렴이 되도록 1)~7)과

정을 반복계산하다.

9) 두 루프가 모두 수렴하게 되면 사이클 시뮬레

이션이 종료된다.

3. 결과

본 연구에서는 SLHX 가 설치된 가정용 냉장

고의 냉동 사이클을 해석대상으로 하였다. 이 시

스템의 사양을 표1에 요약하여 나타내었다. SLH

X를 제외한 모든 구성요소를 동일하게 유지한 

채 SLHX의 열교환 구간만을 변경시키며 냉동시

스템의 성능을 해석하였다. 해석 결과로부터 냉

동효과, 압축일, 성능계수(COP) 등을 비교하였다. 

성능계수(COP)는 다음과 같이 정의된다.

COP=
i eva, out- i eva, i n
i comp.out- i comp, i n

(25)

여기서, 하첨자 eva와 comp는 증발기와 응축기

를 나타낸다. 

용접 영역의 길이는 0.75m로 일정하게 하고 모

세관 입구에서부터 출구까지 열교환 위치를 변화

시켰다. 그림 4는 Mollier선도와 T-s선도에서 시

스템의 열역학적인 특성을 나타낸 것이다. 모세

관과 흡입관 사이의 열교환이 없는 냉동 사이클

의 경우도 함께 나타내었다. 또한 해석된 사이클

의 중요한 특성값들을 표 2에 정리하였다. SLHX 

의 열교환 위치에 따른 COP의 변화를 그림 5에 

나타내었다. 그림 5에서 수직축은 SLHX를 적용

하지 않은 사이클에 대한 COP의 비율을 나타낸
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Fig 6  COP change in accordance with SL  

       HX length variation at the capillary  

       exit

Table 2. Simulation condition of the refrigeration cycle

SLHX Region (m) No HX 0.00~0.75 0.50~1.25 1.00~1.75 1.75~2.50
Condenser inlet pressure (KPa) 979.5 842.3 848.7 854.6 894 

Evaporator outlet pressure (KPa) 158.5 161.6 161.1 160.7 160.1 
Condensing temperature (‘C) 38.6 33.13 33.4 33.64 35.27 
Evaporation temperature (‘C) -15.84 -15.36 -15.44 -15.5 -15.59 

Condenser outlet subcooling (‘C) 12.89 TP(0.01979) 1.02 4.27 9.08
Evaporator outlet superheating (‘C)* 5 5 5 5 5

Mass Flow Rate (g/s) 0.6243 173.5 176 178.1 178.7 
Refrigerant Charge (g) 151.2 27.13 25.04 23.25 19.93 

Refrigeration Effect (KJ/Kg) 158.7 0. 5732 0.5756 05777 0.5833 
Heat Transfer in SLHX (KJ/Kg) 0 34.82 40.28 49.13 98.79 

Heat transfer rate to ambient(KW) 0.1234 1.055 1.048 1.042 1.031 
Cooling Capacity (KW) 0.09908 0.09945 0.1013 0.1029 0.1042 

Compression Work (KW) 0.02432 0.02326 0.02329 0.02331 0.02387 
COP 4.074 4.275 4.349 4.413 4.367 

* Only constraint for simulations. Constant refrigerant charge may replace this constraint for simulations

다. 수평축은 2.5m 모세관 길이에서의 위치를 나

타내며, 각각의 수평선은 모세관과 흡입관사이의 

용접영역의 위치이다. 열전달이 일어나는 용접구

간이 모세관 출구쪽으로 감에 따라 COP 가 향상

됨을 알 수 있다. 이러한 COP변화는 상대적으로 

압축일이 적게 증가하는데 비하여 냉동 효과가 

크게 증가하기 때문이다. 그러나 출구에 지나치

게 가까울 경우 COP가 감소하는 경향을 보이고 

있다. 이는 열전달량의 증가로 인한 압축기 입구

에서 냉매의 온도가 크게 증가하였고, 결국 압축

기 일의 증가가 급격히 커졌기 때문임을 표 2로

부터 알 수 있다. 그림 5 와 표 2는 SLHX의 적

용으로 R-134a 냉동 사이클의 성능이 향상되고 

용접영역의 위치가 성능에 영향을 미침을 보여주

고 있다.  

그림 5로부터 열교환 구간이 모세관 출구쪽에 

있을 때 성능개선 효과가 큼을 알 수 있었다. 열

교환 길이의 영향을 보기 위하여 모세관 출구에

서부터 열전달 구간을 증가시키면서 계산된 COP

를 그림 6 에 나타내었다. 이 그림 역시 열교환 

구간이 커질수록 COP 가 증가하지만, 열교환량

이 지나치게 커지면 오히려 COP 가 감소함을 보

여주고 있다. 이러한 결과들은 SLHX 의 열교환 

구간에 최적조건이 존재함을 의미한다.  

   

4. 결론

 소형 냉동 시스템에 적용되는 SLHX의 영향을 

연구하기 위해서 SLHX의 사양에 따른 냉동 사

이클의 성능을 시뮬레이션하였다. 모세관과 흡입

관의 용접 길이와 위치를 변화시켰다. 그리고 냉

동 사이클의 성능은 증발기 압력, 응축기 압력, 

냉동 효과, 압축일과 COP들을 통해서 비교하였

다. 연구에서 증발기 출구 과열도를 고정하여 모

든 시뮬레이션을 수행하였다. 

시뮬레이션 결과로부터 SLHX를 설치하면 그

렇지 않은 경우에 비하여 COP 가 109%까지 향

상됨을 알 수 있다. 또한 SLHX의 열교환 구간이 

모세관 출구 쪽으로 가까워질수록, 그리고 구간

이 길어질수록 COP 가 증가하다가 감서하는 경

향을 나타내었다. 이는 SLHX적용에 최적의 용접 

길이와 위치가 있음을 의미한다.
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