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냉매 R410A를 적용한 실내 열교환기 설계
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ABS TRAC T: The objectives of this paper are to study the effects of thermal and geometric 

conditions on the performance of indoor heat exchanger with R410A for Gas Engine Driven 

Heat Pump (GHP) application and to find optimum design conditions of indoor heat 

exchanger by parametric analysis for the key parameters. In the air side, moisture out of the 

humid air condenses on the fin surface while the refrigerant (R410A) boils inside the smooth 

tube. Therefore this study uses Log Mean Enthalpy Difference (LMHD) method to analyze 

the heat transfer from the humid air to the refrigerant of R410A. The results show that fin 

pitch and longitudinal pitch have significant effect on the heat exchanger preformance. This 

study will provide the guideline for optimum design of indoor heat exchanger with R410A 

for GHP application. 
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기호설명

Ao : 총 접촉면적 [m2]

Apo : 튜브 바깥표면 면적 [m2]

d : 지름 [m]

Dc : 핀 칼라를 포함하는 관 외경 [m]

f : 공기측 상관식 마찰계수

Fp : 핀 피치 [m]

h : 열전달계수 [W/m2K]

j : Colburn 계수

k : 열전도도 [W/mK]

 : 질량유량 [kg/s]

N : 관의 열수

Pl : 튜브 간격 [m]

Pt : 단에서 튜브 간격 [m]

Re : 레이놀드 수

T : 온도 [℃]

y : 수막 두께 [m]

그리스 문자

 : 열전달계수 [W/m2K]

 : 막 두께 [m]

 : 이상유동 마찰계수

 : 핀 효율
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Fig. 1 Schematic cooling and 

dehumidifying of moist air

 : 동점성계수 [kg/ms]

하첨자

c : 대류

cb : 대류 비등

f : 핀

I : 입구

l : 액체

nb : 핵비등

tp : 이상유동

o : 바깥쪽

r : 냉매

w : 수막

wm : 평균 수막

1. 서 론

최근 생활수준의 향상으로 쾌적한 생활환경을 

추구하려는 욕구가 증대함에 따라 여름철 냉방수

요가 급격히 증가하여 하계 전력수급의 불안정을 

초래하고 있다. 이러한 문제를 해결하기 위해서는 

여름철에 전기를 사용하지 않고 냉방설비를 가동

할 수 있는 가스냉방이 큰 역할을 할 것으로 기

대되고 있다. 가스냉방은 흡수식 냉온수기를 통한  

보급확대가 주를 이루고 있었으나, 최근에 와서는 

GHP(Gas engine-driven Heat Pump)가 가스냉

방 보급확대의 한 방법으로 각광을 받고 있다. 현

재 GHP에 사용되고 있는 냉매 R22는 오존층 보

호협약인 몬트리얼 의정서에 따라 2020년 사용이 

전폐되는 것으로 되어있다. 이에 대응하기 위해 

시스템의 성능이 냉매 R22와 동등수준으로 가능

한 비공비 혼합 냉매 R410A를 적용한 GHP 연구

가 필요한 실정이다.

기존에 R22용 GHP 시스템에서 R410A 냉매로 

대체되면 고압에 견딜 수 있는 각종 단품들의 개

발뿐만 아니라 모든 공조기기 성능에 큰 영향을 

미치는 열교환기의 개발이 필요하다. 일반적으로 

열교환기의 성능은 공기측 열전달계수에 지배적

인 영향을 받는다. 이것은 냉매측 열전달계수에 

비해 공기측 열전달계수가 매우 작기 때문이다. 

공기측 열전달계수를 향상시키기 위해서는 열교

환기와 공기의 접촉면적을 증가시켜야한다. 공기

와의 접촉면적을 크게 하기 위해서는 열교환기 

핀 수의 증가와 형상의 변화를 통해 가능하지만 

공기측 압력강하와 열교환기의 소음, 진동은 피할 

수 없다.

본 연구에서는 공조기기의 성능 향상에 필수적

인 열교환기의 설계프로그램을 개발하였다. 프로

그램에서 증발기의 해석은 습공기 해석 방법인 

LMHD 방법으로 해석하였고 열교환기 프로그램

은 열교환기 용량에 대응하기 위해 용량과 핀 형

상 및 핀에 대한 정보, 흡입공기의 정보를 통해 

열교환기의 길이 및 공기측 압력강하, 냉매측 압

력강하 등을 계산하여 열교환기의 최적 설계가 

가능하도록 하였다. 

2. 본  론

2.1 이론배경

관 내부의 유동에 대한 해석상의 어려움으로 

인하여 주로 실험에 기초한 상관식들이 제안되고 

있으나, 특정 영역에서만 일치하고 냉매 R410A에 

대한 일반화된 상관식이 없는 실정이다. 본 연구

에서는 열교환기 해석을 위해 수평적 증발 흐름

에서 유체의 이상유동을 해석한 Kattan, Thome 

and Favrat(1) 상관식, 식(1), (2)을 사용하였다. 

Kattan, Thome and Favrat(1) 상관식을 사용하여 

열전달계수를 구하였을 때 Kim et al.(2)의 미세핀 

관내 R22와 R410A의 증발열전달 특성 실험결과
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Fig. 3 Performance Screen.

Fig. 2 Flow Chart

와 거의 일치하였다.

 


      
     (1)

                (2)

냉매측 압력강하는 Friedel 상관식
(3)

, 식(3)을 사

용하였다. 


    

  
         (3)

핀-튜브 열교환기의 공기측 열전달계수 및 압력

강하에 대한 연구는 활발히 진행되고 있다.(4)(5) 

본 설계프로그램에서 공기측 열전달 및 압력강하

는 Wang 상관식(6), 식(4)～(5) 을 사용하였다.

  
 
 




 



       (4)

 
   

 
 




 




 



  (5)

2.2 설계방법 및 설계순서

증발기의 경우에는 열교환기 핀-튜브 표면의 

온도가 대기 공기의 온도보다 낮아 열교환기의 

공기 접촉부분에 응축수가 발생한다. 표면에 응축

수가 발생하는 경우에는 접촉공기의 엔탈피와 표

면온도에서의 포화 습공기 엔탈피의 차이에 의존

하는 구조가 된다. 따라서 증발기에서는 응축이 

발생하는 습공기에 대한 해석이 요구된다. Fig. 1

은 수직평판의 열전달-응축수 생성과정을 나타내

고 있다. 응축수는 미소구간에서 일정 두께의 수

막(water film)으로 존재하며, 공기와 냉매의 유

동은 경계층 밖에서 균일한 평균속도이고 수막과 

습공기의 접촉지점 공기의 상태는 수막의 대표온

도에서의 포화습공기와 같다. Fig. 1에서 질량 평

형 방정식은 식(6)로 표현되고 에너지 평형 방정

식은 식(7)로 표현된다.

       ,          (6)

                 (7)

Fig. 2는 열교환기 설계프로그램의 설계과정을 

나타내고 있다. 먼저 초기 열교환기의 길이를 가

정한다. Kattan(1) 상관식을 이용하여 냉매측 열전

달계수를 구한 후, Twn, Tp를 가정하고 bwn을 구

한다. 엔탈피 차이를 이용해 Tair,out를 구하고 열

전달계수를 구한 후 식(8)을 통해 총괄열전달계

수 Uo,w를 구한다. 

  

 


′ 


   

  







    (8)
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Refrigerant 

side

Cooling Capacity(kWh) 7.1

Refrigerant inlet Temp.(℃) 5

Refrigerant outlet Temp.(℃) 6

Tube side

Tube Outer dia.(mm) 7.1

Tube Thickness(mm) 0.5

Tube Conductivity(W/mK) 390

Number of tube rows 2

Number of tube pipe 15

Longitudinal spacing(mm) 22

Transverse Spacing(mm) 25

Air Side

Flow rate(m
3/min) 20

Input Temp(℃) 27

Relative humidity(%) 50

Fin 

Fin Type Louvor

Number of fin 15

Fin Thickness(mm) 0.127

Fin Conductivity(W/mK) 200

Table 1 Input data(Base Line)

Fig. 4 Pressure drop and Length with 

Number of row.

Results

Outlet air  Temperature(℃) 14.41  

Overall Heat transfer 

Coefficient(W/mK)
29.34 

Pipe Length(m) 0.44 

Refrigerant Pressure 

drop(kPa)
13.9 

Air Pressure drop(kPa) 0.27

Heat 

Exchanger

Size

Length(mm) 441 

Hight(mm) 375 

Width(mm) 44 

Table 2 Calculation results

총괄열전달계수 식(8)에서  는 식(9)를 사용하

였다.

    


         (9)

가정한 Twn, Tp가 조건에 만족할 경우에는 

LMHD를 이용하여 열교환기의 길이와 습공기측 

압력강하를 구한다.  

본 설계프로그램은 Visual C의 MFC를 이용하

여 설계하였고 냉매측 물성치 계산은 Refprop 

7.0
(7)

을 이용하였다. 습공기의 물성치는 ASHRAE 

Handbook
(8)

을 이용하여 구하였다. 

2.3 설계프로그램 실행화면 

Fig. 3은 Visual C를 이용해 설계한 실행화면

을 나타내고 있다. 실행화면의 윗부분은 크게 냉

매, 전열관, 흡입공기, 핀의 입력부로 나누었다. 

세부적으로 냉매측 입력부에서는 용량, 냉매의 흡

입, 토출 온도를 입력하고 전열관 입력부에서는 

관의 직경과 두께, 열전도도를 입력한다. 공기측 

입력부에서는 풍량과 공기의 건구온도, 상대습도

를 입력하고, 핀의 입력부에서는 핀 형상(Louver, 

Plate Fin)을 선택할 수 있고, 핀 피치, 핀의 두

께, 열전도도, 관의 수, 관의 단수 등을 입력한다. 

실행화면 아래의 계산 결과에서는 공기 토출온

도, 총괄열전달계수, 파이프의 길이, 냉매측, 공기

측 압력강하를 계산하여 나타낸다. 추가적으로 열

교환기의 높이, 폭, 깊이를 나타내어 열교환기의 

크기를 한눈에 알아볼 수 있게 하였다. 계산 후 

입력부에 냉매측, 공기측, 핀측의 값을 변화시키

면서 최적 설계 조건을 선정한다.

2.4 열교환기 프로그램 감도분석 

열교환기 설계프로그램에서 필요한 기준입력 

데이터를 Table 1에 나타내었다. 열교환기의 용

량, 관의 직경 및 두께, 관의 수 등 튜브 형상과 

공기측의 풍량, 핀 형상은 기존 실내 열교환기를 

토대로 하였고 공기의 흡입 온도와 상대습도는 

실내기 표준 실험조건을 기준으로 값을 입력하였

다. Table 2는 Table 1의 값을 입력하였을 때 계

산결과를 나타내고 있다. 

열교환기의 성능을 판단할 때 가장 중요한 요

소는 열교환기의 크기와 공기측 압력강하이다. 따

라서 열교환기 단의 변화가 공기측 압력강하에 

가장 큰 영향을 줄 것으로 판단하여 단수(1～5)

에 따른 압력강하와 길이의 변화를 Fig. 4에 나
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Fig. 5 Pressure drop and Length with Number 

of pipe(row=2).

Fig. 6 Pressure drop and Length with Fin 

Pitch.

Fig. 8 Pressure drop and Length with Fin 

Figure.

Fig. 7 Pressure drop and Length with 

Transverse tube Pitch.

타내었다. 단수가 증가할수록 관의 길이는 줄어들

지만 상대적으로 공기측 압력강하가 증가하는 것

을 볼 수 있다. 단수가 5개일 경우에는 공기측 압

력강하가 현저히 증가하는 것을 확인하였다.

Fig. 5는 주어진 단수에 대하여 관 수의 변화에 

따른 공기, 냉매측 압력강하와 길이 변화를 나타

내고 있다. 관의 수가 증가할수록 관의 길이는 감

소하고 압력강하도 미세하게 감소하는 것을 알 

수 있다. 이것은 관  수의 증가에 따라 관의 길이

가 줄어들면서 공기가 지나가는 면적이 줄어들어 

공기측 압력강하에 영향을 미친 것으로 판단된다. 

그러나 이 경우 열교환기의 높이는 관수에 비례

하여 증가한다.

Fig. 6은 핀 피치에 따른 압력강하와 길이의 변

화를 나타내고 있다. 핀 피치가 증가함에 따라 관 

길이의 감소에 비해 습공기의 압력강하가 크게 

증가하는 것을 알 수 있다. 핀 피치가 증가하면 

핀과 핀 사이의 간격이 줄어들어 압력강하는 크

게 일어나고 반면에 열전달면적이 넓어져 관의 

길이는 줄어들게 된다. 

Fig. 7은 관의 수에서 관 사이 간격에 따른 압

력강하와 길이의 변화를 나타내고 있다. 관 사이

의 간격이 늘어날 경우에 공기측 압력강하와 관

의 길이가 전부 감소하는 것을 볼 수 있다. 관과 

관 사이의 간격이 늘어나면 공기가 열교환기 사

이를 쉽게 통과할 수 있어 압력강하가 줄어든다. 

뿐만 아니라 공기와 튜브의 접촉 면적이 늘어나

서 관의 길이도 줄어들게 된다. 하지만 관의 간격

이 커지게 되면 열교환기의 높이가 높아져 열교

환기 크기에 대한 문제를 가지게 된다.  

Fig. 8는 핀의 형상과 관의 단수에 대한 압력강

하와 관의 길이변화를 나타내고 있다. Louver 핀

과 Plate 핀에 대하여 관 길이를 비교하였을 때 

Louver 핀이 Plate 핀에 비해 약 17～30%만큼 

감소하는 것을 확인할 수 있다. 압력강하는 Fig. 

8에서 Louver 핀일 경우에 조금 크게 나왔지만 

크게 차이가 없는 것을 알 수 있다. 이것은 관의 

길이에 따라 압력강하가 정해지므로 Louver 핀에

서 관의 길이가 줄어들어 압력강하가 비슷하게 

계산되었다. 실제 동일한 관의 길이에서는 
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Louver 핀에 대한 공기 저항이 커서 공기측 압력

강하는 Louver 핀에서 크게 증가할 것으로 판단

된다.

3. 결  론

본 연구에서는 냉매 R410A를 적용한 열교환기

의 습표면에서 열 및 물질전달 해석을 수행하였

다. 각각의 입력부에 기준 값들을 입력해 공기의 

토출온도, 총괄열전달계수, 관의 길이, 냉매측 공

기측 압력강하를 해석하여 다음과 같은 결론을 

얻었다.

1) 열교환기의 단수가 증가할수록 관의 길이는 

감소하고 공기측 압력강하는 증가하게 된다. 이것

은 단수의 증가에 따라 열전달 면적이 증가하여 

관의 길이가 줄어들고 면적의 증가만큼 공기의 

저항이 커져 압력강하가 증가하기 때문이다.

2) 열교환기의 관 수가 증가하면 관의 길이가 

감소하고 공기측 압력강하는 조금씩 줄어들지만 

거의 일정한 것을 볼 수 있다. 이것은 관의 길이

가 감소함에 따라 공기가 열교환기를 통과하는 

면적이 줄어들어 압력강하가 감소하기 때문이다.

3) 핀 피치가 증가할 경우에는 관의 길이가 감

소하고 공기측 압력강하가 증가한다. 핀 피치 증

가하면서 공기와 핀의 접촉 면적이 증가함으로서 

관의 길이는 감소하고 압력강하는 증가한다.

4) Louver 핀과 Plate 핀을 비교하였을 때 관의 

길이가 Louver 핀에서 17～30%만큼 감소하였고 

압력강하는 공기의 저항이 작은 Plate 핀에서 작

게 나왔다.

본 연구에서 개발된 열교환기 설계 프로그램을 

이용하여 실내 열교환기의 인자를 변화시키면서 

공기 압력강하와 관 길이, 열교환기의 크기 등을 

계산하면 최적설계가 가능하다.

후    기

본 연구는 에너지관리공단에서 지원한 과제

(2006-E-CM11-P-31-3-010-2006)로 수행되었다. 
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