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ABSTRACT: A microchannel condenser as a part of a R410A residential air-conditioning 

system was examined experimentally and numerically in this study. The system was 

operated in separate environmental chambers and its performance was measured in ARI A, 

B, and C conditions. A numerical model for the microchannel condenser was developed and 

its results were compared with the experimental results. The model simulated the condenser 

with the assumption of the uniform air and refrigerant distribution, and with the 

consideration of the non-uniform air distribution at the face of the condenser and refrigerant 

distribution in the headers. In order to consider the non-uniform air distribution, air velocity 

contours were generated from the measured local air velocities at the face of the condenser. 

The simulation results showed that the effect of the air and refrigerant distribution was not 

a significant parameter in predicting the capacity of the microchannel condenser which was 

experimentally examined in this study. The comparison of the calculated and experimental 

results showed that the condenser capacity could be predicted well for every test condition. 

However, the prediction of refrigerant pressure drop deviated significantly from the measured 

values.  
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 기  호  설  명 

 d(D) :  입구와 출구의 차이

 P :  압력 [kPa]

 Q :  열교환기 용량 [kW]

 T :  온도 [℃]

 x :  건도

 하 첨 자

 a :  공기측

 c :  응축기측

 i :  입구측

 o :  출구측

 r :  냉매측

1. 서 론

마이크로 채널을 사용하는 열교환기는 이미 많

이 개발되어 사용되고 있으며, 이에 따른 많은 

학문적인 접근(1)과 응용에 관한 연구들이 수행되

었다. 자동차용 공조기 뿐만 아니라 주거용 A/C 

시스템에도 마이크로 채널 응축기가 사용 가능하

다. 기존의 원형 튜브를 사용하는 응축기에 비해 

가격이라는 단점이 있지만, 같은 부피를 갖는 마

이크로채널 응축기로 기존 제품을 대체하는 경우
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전체 시스템의 COP 향상, 용량 향상 및 냉매 충

전량 감소와 같은 뛰어난 특성을 가질 수 있다는 

결과가 발표되었다.
(2)
 

본 연구에서 주거용 A/C 시스템에 사용될 수 

있는 마이크로채널 응축기를 해석하는 모델이 개

발되었고, 시뮬레이션 결과는 실험결과와 비교되

었다. 본 연구가 기존의 연구와 차별되는 점은 

실험적으로 구한 응축기 전면의 불균일한 공기 

속도의 분포를 시뮬레이션에서 고려했다는 점이

다. 또한 가정을 이용하여 헤더 내부에서 각 튜

브로 공급되는 냉매의 불균일한 공급도 용량 예

측에 고려되었다. 이를 통해 이러한 불균일한 공

기와 냉매의 분포가 응축기 용량과 냉매의 압력

강하에 미치는 영향을 수치적으로 연구하였다. 

2. 실험장치 및 열교환기

2.1 실험장치 및 조건

연구에 사용된 마이크로 채널 열교환기는 

R410A를 이용하는 주거용 에어컨의 응축기로 사

용되었으며, 시스템의 실내기와 실외기는 두 개

의 독립적인 환경 Chamber에 설치되었다. 각각

의 Chamber는 ANSI/ASHRAE가 제시한 실내 

및 실외 실험 환경을 만족하도록 조절되었다. 냉

매의 질량유량은 측정값에 대해 ±0.1%의 오차를 

갖는 코리올리 타입 질량유량계에 의해 측정되었

고, 온도는 ±0.1℃의 정밀도를 가진 T-type 열전

대를 이용하여 결정되었다. 절대압력은 ±3.4 kPa

의 오차를 가진 정밀압력계로 측정되었다. 본 실

험장비의 열교환기 용량 측정에 관한 측정오차 

(Uncertainty)는 NIST가 제시한 방법에 근거하여 

계산한 결과 최대 1.6%였다. 

실험에 사용된 R410A A/C 시스템은 ARI 

Standard(3) 가 제시한 표준조건 A, B, C 아래에

서 측정되었고, 각각의 표준조건은 Table 1에 제

시되었다.

 Table 1. Standard rating conditions for A/C 

systems (ARI Satandard, 2003) (unit: ℃)

a.

b.

Fig. 1 (a) Comparison of a round-tube and a 

microchannel condenser (b) Schematics of an 

unfolded microchannel condenser

Fig. 2 The louvered fins and microchannel 

dimensions in the condenser

2.2 마이크로 채널 응축기

본 실험에서는 기존에 사용되고 있는 1열의 원

형튜브를 갖는 휜-관 열교환기와 거의 동일한 크

기를 갖는 마이크로채널 응축기가 사용되었다. 

Fig. 1(a)는 기존의 원형 튜브를 갖는 응축기와 

실험에서 사용된 마이크로 채널 응축기의 비교를 

보여주고 있으며, Fig. 1(b)는 마이크로채널 응축

기를 펼쳤을 때 냉매의 흐름과 각 패스가 가진 

튜브의 개수에 관한 정보를 제공하고 있다. 응축

이 진행됨에 따라 냉매의 유동 단면적을 감소하

는 것이 경제적이며 이에 따라 첫 번째, 두 번째, 

세 번째 패스는 각각 44, 19, 11개의 튜브를 가지

고 있다. Fig. 2이 보여주는 것과 같이, 각 튜브

는 12개의 마이크로 채널로 구성되어 있으며 각 

indoor unit T outdoor unit T

dry wet dry wet

A 26.7 19.4 35.0 23.9

B 26.7 19.4 27.8 18.3

C 26.7 13.9 27.8 18.3
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튜브 사이에는 루버휜이 설치되어 있다. 응축기

의 전면부 면적은 1.32 m
2
, 깊이는 0.021 m, 휜 

간격은 1.06 mm, 그리고 응축기 전체의 재질은 

알루미늄이다. 

3. 마이크로채널 응축기 모델

마이크로채널 응축기의 용량과 냉매측 압력강

하를 예측하기 위해 모델이 개발되었다. 본 모델

에는 유한 체적법이 적용되었고, 각 튜브는 해석

을 위해 길이방향으로 20개 요소로 구분되어 해

석되었다. 모델에 입력되는 정보는 냉매유량, 응

축기 입구에서의 냉매의 온도와 압력, 응축기로 

공급되는 공기의 온도와 속도분포이다. 입력된 

정보를 이용하여 각각의 요소에 대한 출구 값은 

Kays and London(4)이 제시한 각각의 두 유체가 

섞이지 않는 조건에서 직교유동에 대한 ε-NTU 

방법을 사용하여 구하였다. 

채널 내부에서 냉매측 열전달 계수는 단상유동

인 경우 Dittus-Boelter 상관식을, 응축의 경우 

Webb(5)이 제시한 상관식을 이용하여 구하였다. 

채널내부에서 냉매측 압력강하는 단상의 경우 

Incropera and DeWitt(6)이 제시한 평활관에 관한 

상관식을 사용하였고, 응축이 생기는 이상유동 

현상의 경우 Friedel(7)이 제시한 상관식을 통해 

계산하였다. 전체 응축기에서 냉매측 압력강하 

계산을 위해 채널 내부에서 마찰에 의한 압력강

하를 제외한 다른 압력강하 요소들은 고려하지 

않았다. 공기측 열전달 j-factor는 Chang and 

Wang(8)이 제시한 상관식을 이용하여 구하였다.

이 연구에서 모델이 가진 특징은 패스를 연결

해주는 두 헤더(첫 번째와 두 번째 패스 연결, 두 

번째와 세 번째 패스 연결)에서 각 튜브에 공급

되는 냉매의 비균일 분포와 응축기 전면에서 공

기의 비균일 분포가 모델에서 고려될 수 있다는 

것이다. 계산의 편의를 위해 헤더 내부에서 냉매

는 이상유동인 경우 액체는 헤더 아래쪽에, 기체

는 헤더 위쪽에 분리되어 각 튜브에 공급된다는 

가정을 하였다. 또한 헤더는 완전 단열이라는 가

정아래, 각 패스에 공급되는 이상유동의 건도는 

에너지 방정식에 의해 구하였고, 헤더 내부의 공

극률 (Void fraction)은 Homogeneous 모델을 이

용하여 계산하였다. 채널 내부에서 액체와 기체 

질량유량은 다음 헤더에 연결된 튜브의 출구에서 

Table 2. Comparison of experimental and 

simulated microchannel capacities with the 

assumption of uniform air and refrigerant 

distribution under ARI A, B, and C conditions 

액체와 기체가 가지는 평균 압력이 같다는 조건

을 만족하는 경우 결정될 수 있도록 하였다. 응

축기 전면으로 유입되는 공기의 비균일 분포를 

모델에서 고려해 주기 위해 먼저 공기의 유입속

도가 실험에 의해 측정되었고 이를 통해 각 해석 

요소에서 공기의 유입속도가 고려될 수 있도록 

하였다.    

4. 실험 결과와 모델해석 결과 비교

4.1 공기측과 냉매측이 모두 일정한 분포라고 

가정한 경우

응축기 전면에 분포하는 공기의 유속과 각 헤

더에서 튜브로 공급되는 냉매의 분포가 균일하다

고 가정하는 경우, ARI A, B, C조건에 대한 시

뮬레이션 결과가 Table 2에 제시되어 있다. 

Table 2에서 보는 바와 같이, ARI A, B, C 조건

에 대해 용량 예측오차는 각각 0.22, 0.59, 1.23%

로서, 비록 실제 응축기에서 공기와 냉매의 불균

일 분포가 항상 존재하고 있지만, 용량을 예측하

는데 있어 균일하다는 가정은 정확도에 큰 영향

을 주지 않음을 보여주고 있다. 하지만 냉매측 

압력강하에 대한 정확도는 모든 조건에 대해 매

우 낮다는 것을 알 수 있다. 예측된 냉매측 압력 

강하량은 항상 측정된 압력 강하량 보다 낮게 계

산되었다. 이러한 결과는 헤더 부분에서의 압력

강하, 제작과정에서 발생할 수 있는 채널 형상의 

불균일, 튜브 입출력 부분에서 순간적으로 발생

ARI A (Tcri = 73.9℃, Pcri = 2718 kPa)

Experi. Predic. Error

Qc[kW] 13.6 13.61 0.22%

dPr[kPa] 57 18 -68.4%

ARI B (Tcri = 66.6℃, Pcri = 2295 kPa)

Experi. Predic. Error

Qc[kW] 13.6 13.68 0.59%

dPr[kPa] 59 17 -71.2%

ARI C (Tcri = 64.0℃, Pcri = 2256 kPa)

Experi. Predic. Error

Qc[kW] 12.9 13.06 1.23%

dPr[kPa] 52 18 -65.4%
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Fig. 4 The contours of air velocity (m/s) at the face of microchannel 

condenser generated from the measured local air velocities 
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Fig. 3 The change of capacity in each 

element, the refrigerant temperature, quality, 

and thermal resistance (air and R410A side) 

with respect to the microchannel condenser 

pass length

하는 압축과 팽창, 압축기 오일 유입에 따른 냉

매 물성 변화 등의 요인을 고려하지 않아 발생된 

것으로 추측되며, 향후 관련 연구가 필요할 것으

로 생각된다.  

Fig. 3는 ARI A 조건에서 냉매측 패스길이 증

가에 따른 각 요소에서 용량, 냉매의 온도, 건도, 

그리고 냉매측 및 공기측의 열저항 변화를 보여

주고 있다. 냉매와 공기의 높은 온도차와 넓은 

전열면적으로 인하여 전체 용량의 약 66% 정도

를 첫 번째 패스가 차지하고 있음을 계산결과를 

통해 알 수 있다. 응축기에 과열 증기상태의 냉

매가 유입된 후 얼마 지나지 않아 첫 번째 패스

에서 응축이 시작되고 있으며, 세 번째 패스 유

입 이후 응축이 종료되어 액체 상태의 냉매가 흐

르고 있다는 계산결과를 얻었다. 널리 알려진 바

와 같이 냉매의 열저항은 공기측의 열저항에 비

해 현저히 낮음을 알 수 있으며 본 마이크로채널 

응축기의 냉매측과 공기측의 전체 열저항 값은 

각각 4.88과 58.33 ℃/W로 계산되었고, 냉매측 열

저항은 전체 열저항의 약 7.7%였다. 

4.2 공기측 또는 냉매측에서 비균일 분포를 고

려하는 경우

일반적인 주거용 A/C 시스템에서 실외기 팬은 

실외기 상단에 위치하면서 주변의 공기를 빨아올

리는 방식을 많이 이용한다. 이러한 형태의 실외

기 유닛은 공간적, 비용적 장점을 가지고 있지만, 

응축기로 유입되는 공기의 비균일한 분포를 일으

키는 단점을 갖기도 한다. 

이러한 공기의 비균일 분포를 모델에서 고려하

기 위해, 먼저 응축기 전면을 가상적으로 균일하

게 분할한 후 60개 지점에 대한 공기의 속도를 

실험적으로 측정하였다. 측정은 일정한 온도를 

갖는 Thermal anemometer에 의해 측정되었고, 

장비가 갖는 오차는 측정값에 대해 2.5%였다. 60

개 지점에서 국지적으로 읽어들인 모든 공기속도

의 평균은 1.07 m/s 였다. 노즐을 사용하여 측정
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된 응축기 전면의 공기 평균속도가 1.0 m/s임을 

고려한다면 실험을 통한 국지적 속도값이 그리 

큰 오차를 갖지 않는다는 것을 알 수 있다. 이러

한 국지적 속도값을 이용하여 응축기 전면의 속

도분포를 등속선을 통해 표현할 수 있으며 이는 

Fig. 4로 제시되었다. 전술한 바와 같이 팬이 실

외기 유닛의 상부에 위치하는 경우 팬과 가까운 

응축기 상단의 공기속도가 하단의 속도보다 빠르

게 된다. 한 가지 공기 속도분포에서 주목할 만

한 점은 공간적 제약으로 인해 응축기를 구부리

는 경우, 굽혀진 부분의 공기유속이 그렇지 않은 

부분에 비교해 현저히 낮다는 점이다. 이는 굽혀

진 부분에서 휜의 단위 길이당 밀도가 증가하여 

유동저항이 커지기 때문에 생기는 현상이다.  

Table 3는 ARI A 조건에서 측정한 마이크로

채널 응축기의 성능을 다양한 시뮬레이션 방법을 

통해 예측한 결과와 비교한 것이다. 기호 I의 열

에 제시된 값은 실험결과이다. 기호 II는 응축기 

전면과 헤더 내부에서 공기와 냉매 모두 균일하

게 분포하며 공급되는 경우, 기호 III은 공기의 

비균일한 입력을 고려하되 냉매는 균일하게 공급

되는 경우, 마지막으로 기호 IV는 공기와 냉매 

모두 비균일하게 공급되는 경우에 대한 조건들을 

각각 의미하며, 각 열에는 해당 조건에서 시뮬레

이션 결과가 제시되고 있다. 

모델에서 각 요소에 대한 비균일 공기 유입은 

Fig. 4에서 얻어진 등속선을 통해 구해졌으며 시

뮬레이션을 통한 공기의 체적유량이 실제 측정된 

공기의 유량과 일치하도록 하기위해 보정계수를 

사용하였다. 공기의 비균일 분포를 고려하는 경

우 첫 번째 패스가 차지하는 용량은 응축기 전체

용량의 약 77%였다. 공기의 균일분포를 가정했을 

경우 이 값이 약 66%라는 점을 고려한다면, 응축

기 상단의 빠른 공기속도가 첫 번째 패스의 용량

을 현저히 증가시킬 수 있음을 보여준다. 그러나 

응축기 전체용량에 대한 예측값은 공기 비균일 

분포의 고려 유무에 따라서 거의 달라지지 않고 

있다. 이러한 총 용량에 대한 공기속도 분포 영

향은 이전의 연구결과
(9)
와 비교하여 볼 때 작은 

값일 수 있다. 하지만 다른 연구결과
(10)
는 공기유

속의 분포차가 매우 크지 않은 경우 전체 용량에 

대한 영향이 미미하다는 것을 보여주었다. 본 연

구결과와 이전의 연구를 통해 열교환기의 성능에 

대한 공기의 불균일 분포는 열교환기 종류 (마이

Table 3. The experimental and predicted 

results for the microchannel condenser under 

ARI A condition

I: experiment, II: uniform air and refrigereant 

distribution, III: non-uniform air but uniform 

refrigerant distribution, and IV: non-uniform air 

and refrigerant distribution

크로채널 혹은 원형튜브),  열교환기 용도 (증발

기 혹은 응축기), 그리고 열교환기의 유동 회로의 

선택에 따라 성능에 대한 영향이 달라진다는 것

을 유추할 수 있었다. 본 연구에서 공기속도의 

불균일 분포가 응축기 성능에 큰 영향을 주지 않

는다는 결과는 본 실험에서 적용된 응축기와 비

슷한 형상을 가진 열교환기에만 유효한 결론이

며, 모든 열교환기에 적용되는 것은 아니다. 

모델에서 헤더 내부의 냉매분포는 상부에는 기

체만, 하부에는 액체만 존재한다는 가정을 사용

하였다. 물론 이는 계산의 편의를 위한 것이며 

실제 유동은 그렇지 않다. 공극률(Void faction)

은 Homogeneous model을 사용하였다. 이러한 

가정을 통하여 계산한 결과에 따르면 두 번째 패

스에서 19개 중 11개의 튜브에, 세 번째 패스에

서는 11개중 10개의 튜브에 액체상태의 냉매가 

각각 공급되었다. Table 3에서 보여주는 것과 같

이 이러한 불균일한 냉매의 공급은 두 번째 패스

에서 7.5% 감소된 용량의 예측결과를 가져오고 

있다. 대부분의 열저항이 공기측임을 고려한다면 

이러한 불균일한 냉매의 공급이 냉매측 열전달에 

큰 영향을 주고 있음을 유추할 수 있다. 

실험에서 사용된 응축기에 대한 용량을 예측하

I II III IV

Tcri[℃] 73.9 73.9 73.9 73.9

Pcri[kPa] 2718 2718 2718 2718

Q1st,pass[kW] 9.03 10.29 10.29

Q2nd,pass[kW] 3.33 2.41 2.23

Q3rd,pass[kW] 1.25 0.72 0.80

Qtotal[kW] 13.6 13.6 13.4 13.3

Qerror[%] 0.22 -1.18 -1.91

Tcro[℃] 37.1 37.6 38.7 39.6

dT[℃] 36.8 36.3 35.2 34.3

dTerror[%] -1.36 -4.35 -6.79

Pcro[kPa] 2661 2700 2702 2700

dP[kPa] 57 18 16 18

dPerror[kPa] -68.4 -71.9 -68.4

xout 0 0 0 0
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는데 있어 공기나 냉매의 불균일한 분포는 각 패

스의 부분적인 성능에 적지 않은 차이가 있을 수 

있음을 보였으나, 세 패스의 용량을 모두 더한 

응축기 총 용량 값에는 큰 영향을 주지 않았고, 

예측된 총 용량 값은 시뮬레이션을 수행했던 세 

조건모두 실제 측정된 용량값과 매우 일치하는 

결과를 보여주고 있다. 하지만 주목할 점은 어떠

한 조건에서도 응축기 내부에서 냉매의 압력강하

는 정확하게 예측되지 않았으며, 이 부분에 대해

서는 추가적인 연구가 있어야 할 것으로 생각된

다.

5. 요약 및 결론

R410A A/C 시스템에 장착된 마이크로채널 응

축기의 성능에 관한 모델을 개발하였고, 시뮬레

이션 결과와 실험결과의 비교를 통해 다음과 같

은 결론을 얻을 수 있었다. 

(1) 응축기 전면의 공기분포와 헤더 내부에서 

각 튜브에 공급되는 냉매분포가 균일하다고 가정

을 통해서도 응축기의 용량은 비교적 정확히 예

측되었다.

(2) 응축기 전면의 공기분포가 실험적으로 구

해졌다. 이를 통해 공기분포가 응축기 성능 예측

에 미치는 영향을 알아본 결과, 각 패스에서의 

용량예측에 영향을 주었지만, 응축기 전체 용량 

예측에는 큰 변화가 없었다.

(3) 해석결과 불균일한 공기속도와 냉매 분포

가 응축기의 성능에 큰 영향을 미치지 않음을 보

여주었지만, 이러한 결과가 모든 열교환기에 적

용될 수 없다.

(4) 어떠한 시뮬레이션 조건에서도 압력강하 

예측값은 실험값과 많은 차이를 보이고 있으며, 

이에 관한 연구가 필요하다.
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