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소형 흡착식 제습기의 모델 개발
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Abstract : A small domestic desiccant dehumidifier is modelled using effectiveness models for a desiccant wheel 
and a wet-air condenser. The desiccant wheel and condenser models are used to compose a system model in the form
of a set of simultaneous linear algebraic equations, which is solved by Gauss method. The system model is used to 
simulate the behaviour of a dehumidifier with a 1kW electric air heater. It is found that the maximu COP is about 0.5
and dehumidification capacity is 18kg/day when the ratio of dehumidification area is 0.7. The optimum wheel 
thickness and face velocity are found 100mm and 1.5m/s, respectively. 
Key words : desiccant wheel, analytical model, effectiveness, dehumidification, heat and mass transfer

Nomenclature1)

A : area, m2

c : water content, kgwater/m3

Cp : specific heat, kJ/kgK
h : transfer coefficient, kW/m2K, m/s
hfg : adsorption heat, kJ/kg
Ja : Jakob number, -
L : channel length, m
m : mass, kg
  : mass flow rate, kg/s
N : NTU, -
 : mass flux, kg/m2s
 : heat flux, kW/m2

T : temperature, K
t : time, s
t*: non-dimensional time, t/τ, -
v : face velocity, m/s
x : distance in flow direction, m
β : ratio of dehumidification to total area

* Corresponding author. E-mail: dongseonkim@ut.ac.kr

ε : effectiveness, -
ρ : density, kg/m3

τ : period of a process, s
χ: humidity ratio, kg/kg

Super- and subscipts

r, p : regeneration, process air
s, l : sensible, latent heat
t, m : heat, mass transfer
a, s, w: air, desiccant, water
* : saturation or dew point

1. 서 론

최근 실내 공기의 질에 대한 소비자의 관심이 높

아지면서 가정용 공기 청정, 가습 및 제습기 등을 포

함한  소형 공조기 시장이 확대되고 있다. 그 중 소형 

제습기는 기존 증기 압축식 제습기들의 높은 소음 

수준 때문에 저소음 제습기에 대한 관심이 늘고 있
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다. 본 연구에서는 저소음 제습기중의 하나인 흡착

식 제습기에 대한 모델을 개발하고 그 특성을 분석

하였다. 흡착식 제습기는 구조가 간단하고 기계적 

운동을 하는 부품이 적어 소음이 적은  장점이 있으

나 증기 압축식에 비해 상대적으로 많은 에너지를 

소모하므로 에너지 효율이 낮은 단점이 있다. 대부

분의 흡착식 제습기는 제습휠(desiccant wheel)을 채

용하고 있는데 그 거동이 매우 복잡하여 아직 만족

스러운 해석모델이 개발되어 있지 않았다. 최근 본 

저자는 제습휠의 해석모델1)을 개발하였는데 그 결

과를 이용하여 제습휠의 유용도 모델을 개발하여 본 

연구에 적용하였다. 제습휠 외에 제습기의 주요 요

소인 공랭식 응축기에도 단순한 유용도 모델을 적용

하여 전체 모델을 대수방정식으로 표현함으로써 시

뮬레이션 과정을 크게 단순화하였다.     본 연구에서 

개발한 모델은 흡착식 제습기의 성능모사와 그 최적

화를 위해 사용될 수 있을 것이다. 

2. 모델 개발

Fig.  1에 흡착식 제습기를 개략적으로 도시하였

다. 그림에 나타낸 바와 같이 흡착식 제습기는 크게 

공기히터(Air  heater), 제습휠(Desiccant wheel)과 습

공기 응축기(Wet‐air condenser)로 구성된다. 

시스템에는  크게 재생 (regeneration)및 제습공기

(process air)의 두 개 공기 흐름이 있는데 우선 재생

공기는 우선 제1응축기(cond#1)을 냉각 (1→2)하여 

온도가 높아진 상태에서 공기히터(Air  heater)를 통

과한 후 고온상태(  100oC내외)로  제습휠의 재생부 

입구(3)에 도달한다. 이 고온공기는 제습휠을 통과

하며  제습제를 가열하며 수분을 빼앗아 중온(50
o
C

내외)의 다습한 공기로  제습휠을 나온다(3→4). 다

습한 공기는 제1응축기에서 냉각되어 온도와 습도

가 낮아진다(4→5). 제1응축기의 고온측 출구(5) 공

기는 물과 공기가 섞인 2상(two‐phase) 상태로서 만

약 제1응축기의 성능이 충분하지 못한 경우에는 다

시 제2응축기(cond#2)를 사용할 수 있다. 제2응축기

의 냉각공기 상태는 유량을 제외하고 제1응축기의 

입구조건과 동일하다. 결국 제습휠에서 제거된 수

분의 대부분은 응축기를 거쳐 최종적으로 물로 배출

되는데 응축기의 성능이 떨어지면 제습된 수분이 다

시 실내로 돌아가게 되므로 시스템 효율이 크게 낮

아진다. 한편 제습공기는 저온 다습한 상태로 제습

부 입구(6)로 유입하여 건조한 상태로 제습휠을 나

간다(7). 이 모든 과정 중에 제습휠은 일정한 회전 속

도로 회전하며 그림에 나타낸 것처럼 제습휠의 전면

면적에서 제습부가 차지하는 비율(β)은 100oC  이상

의 고온으로 재생하는 경우 보통  0.7‐0.8의 범위에

서 결정한다. β는 제습휠의 회전속도와 함께 제습휠 

최적화의 주요 인자로서 제습휠의 성능에 미치는 영

향은 나중에 알아보도록 하겠다.  

 Fig. 1의 시스템 모델을 개발하기 위해서 다음 절에

서는 우선  제습휠과 응축기모델을 소개하도록 하겠다. 

Fig. 1 Schematic diagram of a solid desiccant dehumidifier.

2.1 제습휠 모델

우선 아래의 내용은 아직 출판되지 않은 본 저자

의 선행연구1)를 정리한 것임을 밝힌다. 제습휠에서 

제습제의 평균 온도(Ts)와 수분함량(cs)에 대한 지배

방정식은 다음과 같이 두 개의 선형 미분방정식으로 

단순화할 수 있다2).

 






 
 (1)







 (2)

여기서 ms와 A는 각각 제습휠의 단일 유로 내부의 
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제습제 질량 및 표면적,  와 는 각각 표면에서의 

현열 및 질량(수분)유속을 의미한다. 

유로 내에서 공기 온도와 수분함량의 프로필이 

시간에 관계없이 일정(완전발달)하다고 가정하면 

에너지와 질량보존 법칙에 의해 다음과 같이 현열

() 및 잠열(
 )에 대한 방정식을 얻는다. 








 (3)








 (4)

여기서 무차원 시간 t*는 시간 t를 운전주기 τ로 나

눈 값으로서 t*=t/τ로 정의되고 계수 a11‐a22는 다음

과 같이 정의한다.  

 
,  

,  




 




 (5)

한편 식(5)의 계수에 포함된 무차원 변수들은  다

음과 같이 정의된다. 

 


 (6)

 


 (7)

 


(8)

 



 
  (9)

 



 




  (10)

윗식에서 Nt와 Nm은 각각 열 및 물질전달 NTU로

서 Nt=htA/ Cpa,  Nm=ρahmA/ 으로 정의되며 식(9)

와 (10)에서 정의한 Jacob수는 각각 공기와 제습제의 

수분함량 변화에 따른 평형 온도변화를 나타내는 인

자로서 잠열에 대한 현열의 변화율을 결정하는 제습

제의 열역학적 특성치들로서 제습제가 정해지면 그 

평형상태 방정식에 의해 결정된다. 

식(3)과 (4)의 해는 부록A에 정리한 바와 같이 두 

개의 고유값(eignevalue)을 갖는 지수함수의 선형결

합으로 주어지며 이를 이용하면 t*=0~1동안 현열 및 

잠열유속의 시간 평균을 다음과 같이 구할 수 있다. 




 (11)



 (12)

식(11)과 (12)에서 와  는 각각   t*=0에서 현

열과 잠열유속으로서  이 초기값들만 주어지면 현열 

및 잠열유속의 시간평균을 구할 수 있고 따라서 다

음과 같이 출구에서 공기의 평균 온도 및 절대습도

를 계산할 수 있다.  

 


  (13)

 

 


  (14)

그러나 유감스럽게도 초기값을 구하는 과정이 그

리 단순하지 않다. 초기값의 결정을 위해서는 제습

운전과 재생운전의 해를 포함해 제습제의 에너지와 

질량 보존 방정식과 함께 연립해서 풀어야하는데 본 

저자의 선행연구1)에서는 이 방정식들을 4x4의 계수

행렬을 가진 선형행렬방정식으로 표현하였다.  그 

유도 과정이 복잡하므로 여기서는 생략하고 결과만 

아래에 정리하겠다. 결론적으로 초기값의 행렬방정

식을 전개하면 식(13)과 (14)의 와  를 제습 및 

재생공기의 입구조건의 선형함수로 표현할 수 있으

며 Fig. 1의 제습공기에 대해서는 그림에 표시한 작

동점(operating  point)을 하첨자로 하여 아래와 같이 

쓸 수 있다. 

       (15)
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
 

      (16)

식(15)와 (16)에서 절대습도 χ대신 이슬점(dew  

point  temperature)  T*를 사용하였음에 주목하기 바

란다. 이는 제습기 내부에서 χ의 변화범위가 충분히 

작으면 χ와 T*사이에 선형관계를 근사할 수 있기 때

문에 원래 식의 χ 대신에 T*의 선형함수 즉, 

 를 대입하고 정리한 것이다.  

한편 식에서  εt1과 εt2는 제습휠의 열전달 유용도, εm1

과  εm2는  물질전달 유용도로 정의할 수 있으며 각각

은 식(5)의 무차원 변수들의 함수로 표현할 수 있다.

한편 보존법칙에 따라 제습공기가 얻은 현열은 

재생공기가 잃은 현열과 같고 잠열도 마찬가지이므

로  Fig. 1의 재생공기에 대해 다음과 같이 쓸 수 있다. 

     (17)

      (18)

여기서 과 는 각각 재생공기과 제습공기의 

유량이다. 이상으로 제습휠 모델은 완성되었다. 재

생공기 입구(3)와 제습공기 입구(6)에서의 T와 T*가 

주어지면 식(15)~(18)을 이용하여 출구에서의 값들

을 쉽게 계산할 수 있다. 

마지막으로 위에서 정의한 제습휠의 유용도 εt1,  

εt2, εm1과  εm2에 대해 살펴보겠다. 전술한대로 이들 

유용도의 해석적 표현은 매우 복잡하여 여기에는 싣

지 않고 대신 한 전형적인 제습휠에 대해 계산한 값

들을 Fig.  2에 도시하였다. 그림의 결과를 얻기위해 

편의상 식(6)과 (7)에서 Nt=Nm이고 재생과 제습공기

의 전면속도가 동일함 (단일 유로내 공기 유량이 동

일함)을 가정하였고 제습제의 평형상태 방정식은 

기존의 연구3)에서 구하였다.  이 경우 제습휠의 성능

은 그림에 표시한 바와 같이 εtC1
*와  β의 두 무차원 

변수에만 의존하는데 이때 C1
*는 식(8)에서 τ에 제습

운전주기 즉, τ=τ1을 사용했으며 β는 회전주기에 대

한 제습주기의 비 즉, β=τ1/(τ1+τ2)을 의미한다. 

우선 그림에서 β가 0.5에서 0.9로 증가하면서 모

든 경우에 유용도가 감소하는 것을 볼 수 있다. 그림

에 나타내지는 않았지만 β가 0.5에서 감소하는 경우

에도 유용도는 감소하는 것으로 나타나 모든 경우에 

β=0.5에서 유용도가 최대인 것으로 예측되었다. 이

는 Fig. 1을 설명하면서 고온으로 제습하는 경우 제

습휠의 β를 0.7‐0.8  범위에서 결정한다고 한 것을 기

억하면 일견 모순된 것처럼 보이지만 이 점에 대해

서는 나중에 시뮬레이션 결과와 함께 설명하겠다.  

β가 일정한 경우에 유용도는 εtC1
*만의 함수인데 

유용도의 종류에 따라 거동이  다른 것을 볼 수 있다. 

Fig. 2(a)에서  εt1은 εtC1
*이 증가하면서 εtC1

*
=1‐2의 구

간에서 최대값을 가지고 Fig.  2(c)에서  εm1은 ε

tC1
*=3‐40의 구간에서 최대값을 가지는 반면에 그림 

2(b)와 2(d)의 εt2와 εm2는 대체로 εtC1
*이 증가하면서 

감소하는 모습을 보인다. εt2와 εm2는 식(15)와 (16)에

서 볼 수 있듯이 재생공기의 이슬점 T*
03와 제습공기

의 이슬점 T*
06의 차이에 의해 전달되는 현열과 잠열 

전달율에 관여하는데 보통 T*
03≈T*

06이므로 εt2와 εm2

가 제습휠 성능에 미치는 영향은  매우 제한적이다.  

따라서 제습휠의 성능은 εt1과  εm1에 크게 의존하

며 이 값들이 최대가 되는 지점에서 제습휠을 운전

하는 것이 유리할 것이다. 무차원 변수 εtC1
*가 τ1을 

포함하고 있음을 기억하면 Fig. 2(a)와 2(c)의 결과는 

어떤 제습휠이든간에 εt1  또는  εm1을 최대로 하는 최

적의 τ1이 존재함을 의미한다. 

(a) εt1 vs. εtC1* (b) εt2 vs. εtC1*

(c) εm1 vs. εtC1* (b) εm2 vs. εtC1*

Fig. 2 Effectiveness of a desiccant wheel (Nt=Nm, silica gel3)).



김 동 선

한국교통대학교 융․복합기술연구소 논문집 제2권 제2호, 201244

2.2 응축기 모델

Fig. 3에는 Fig. 1에서 cond#1으로 표시한 응축기의 

제어체적을 도시하였다. 제습기의 재생부에서 유입

하는 고온다습한 공기가  냉각되어  저온의 공기와 

물이 섞인 2상의 상태로 응축기를 나가는(4→5) 한

편 반대쪽에서는 저온 공기가 열을 빼앗아(1→2)온

도가 높아진다. 

고온다습한 공기는 냉각되면서 현열과 잠열을 내

어놓는데 Fig.  3의 제어체적 dξ에서 현열과 잠열의 

변화는 다음 같이 쓸 수 있다. 

    
 (19)

 
 

 (20)

여기서 Th는 고온측 공기의 건구온도  Ti는 벽면의 

온도이고 χi는 Ti에서 포화된 습공기의 절대습도를 

나타낸다.   식(20)은 χi와 고온측 공기의 절대습도 χ

와의 차이가 작을 경우 다음과 같이 쓸 수 있다.  




   


 (21)

여기서 Ja는 식(9)와 동일한 형태로 정의되는데 

습공기에 대해서는  Ja=Cp(∂T*/∂χ)/hfg로 쓸 수 있

다.   습공기에 대해 Le=1을 가정하면 ρaCpahm=ht임을 

고려하고 식(21)에 Ja를 곱한 후 식(19)를 빼면 




  
 (22)

를 얻을 수 있는데 여기서 N은 N=Nt=Nm으로 정의된

다. 따라서 식(22)에 의해 고온측 공기의 입출구 온

도에 대해 다음의 관계를 얻는다.  

 
    

 (23)

한편 식(19)와 (21)을 더하면 다음의 식을 얻는다. 

    
  





 

  
  

(24)

고온측에서 잃은 현열과 잠열을 저온측 공기에 

대해 쓰면 다음과 같다.  

   











 
(25)

단순화를 위해 저온측 열전달계수가 무한히 크다

고 가정하고 식(24)에 Ti
=Tc로 놓으면  식(24)와 (25)는 

열용량이  이고 온도가 (Th+T
*/Ja)인 고온유체

와 열용량이  /(1+1/Ja)이고 온도가 (1+1/Ja)Tc인 

저온유체가 흐르는 대향류 열교환기의 지배방정식

과 동일하다. 따라서 열용량이 작은 저온공기의 출

구온도 T02는 다음과 같이 주어진다. 

   
 


 




 



 (26)

여기서 응축기의 유용도 εc는 대향류 열교환기의 

유용도와 동일한 형태로 N=htA(1+Ja
‐1)/( Cp)r와 

C=1/(1+Ja
‐1
)의 함수로 다음과 같이 주어진다. 

   
  

(27)

마지막으로 에너지보존법칙에 의해 고온 및 저온

측 온도는 다음의 관계를 만족한다. 

    



 



 (28)

이상으로 응축기의 모델이 완성되었다. 예를 들
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Fig. 3 Schematic diagram of a wet-air condenser.

어 입구 유량과 온도 즉, T04, T
*
04 및 T01이  주어지면  

식(23), (26)과 (28)을 연립하여 풀어  T05, T
*
05 및 T02를 

구할 수 있다. 

2.3 시스템 모델

이절에서는 이상에서 기술한 제습휠과 응축기 모

델을 포함하는 시스템 모델의 구성과 시뮬레이션 방

법에 대해 기술하겠다. 

우선 Fig.  1의 공기히터는 전기히터로서 히터의 

표면 온도 등을  포함한 변수는 현 단계에서는 고려

하지 않고 단순히 출구 공기의 건구온도만 전기입력 
의 함수로 다음과 같이 계산하였다. 

   (29)

또한 제2응축기(Fig.  1에서 cond#2)는 2.2절과 동

일하게 모델링 가능하지만 본 연구에서는  시스템의 

최대 성능을 예측하기 위해 응축기의 용량이 무한대

로 크다고 가정하여 T05'=T
*
05'=T01로 놓았다. 따라서 

Fig. 1의 작동점 5‘에서 응축수 유량은 다음과 같다.  

′  
   (30)

만약 제2응축기를 사용하지 않고 작동점 5의 공

기를 실외로 배출한다면 시스템에서 제거되는 총 수

분량은 다음과 같이 쓸 수 있다. 


 
    (31)

식(30)과 (31)에서 우측 마지막 항 온도가 T01과 

T*
01 으로 다른 것에 주목하기 바란다. 식(31)의 수분

유량은 제습휠에서 제거된 총 수분량과 동일하지만 

일반적으로 T01>T
*
01이므로  식(30)의 값은 식(31)보다 

작다. 

Fig.  1의 시스템에서 제2응축기의 출구상태를 제

외하면 7개의 작동점을 갖고 각 작동점에서 건구온

도T  와 이슬점 T*의 변수를 가지므로 총 14개의 변수

가 존재한다. 이 중에 1→3  구간에서는  상변화가 일

어나지 않으므로 T*
01=T

*
02=T

*
03이며 작동점 1과 6의 

조건(T01, T
*
01, T06, T

*
06)은 입력 값으로 주어진다.   따

라서 총 14개 변수 중 8개 변수가 미지수로 남는데 

나머지 방정식은 제습휠에 대해 4개 (식(15)~(18)), 

제1응축기에 대해 3개 (식(23),  (26),  (28))와 히터에 

대해 1개(식(29))가 주어졌다. 앞에서 보았듯이 이 식

들은 모두 선형대수방정식이므로 시스템 모델을 

14x14의 계수행렬을 가진 선형 행렬방정식으로 표

현하여 Gauss법으로 풀어냈다.  

제습기의 성능은 에너지 입력에 대비한 제습량의 

비율로 정의할 수 있을 것이다. 본 연구에서는 다음

과 같이 COP를 정의하였다. 






(31)

여기서 는 시스템에서 제거되는 수분의 양을 

나타내므로 COP는 히터입력에 대비하여 의 수분

을 제거하는데 소비된 에너지의 비를 의미한다. 

3. 결 과

전술한 모델을 이용하여 제습기 성능에 대한 몇 

가지 인자의 영향을 평가하여 보았다. 우선 Fig. 4에 

제습기의 COP에 대한 β(제습구간의 무차원 면적)와 

회전속도의 영향을 도시하였다. 모델 제습기의 제

습휠은 직경(D)이 200mm, 두께(L)가 100mm이고 유

로는 높이 3mm, 너비 1.5mm의 sine  곡선 형상이며  

silica   gel이 코팅된 종이로 만들어져 있다3)
.   시뮬레

이션에서 재생,  제습공기의 입구조건은 동일하게 

건구온도 27oC,  이슬점온도 23.7oC   (T01=T06=27
oC, 

T
*
01=T

*
06=23.7

o
C, 상대습도 82%)로 주었고 제습휠의 
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전면풍속(v)은 1.5m/s이고 ht=50W/m2K, Le=1, Nt=Nm,  

히터 입력을 1kW로 고정한 상태에서 β와 회전속도

를 달리하며 COP를 계산하였다.  

(a) COP with Eq.(31) (b) COP with Eq.(30)
Fig. 4 Influence of β and revolution speed on COP ( =1kW, 

v=1.5m/s)

Fig.  4(a)의 COP는 식(31)을 사용하여 계산하였고 

Fig. 4(b)에는 식(30)을 사용하였다. 따라서 Fig. 4(a)는 

제습휠의 재생공기를 외부로 배출하는 경우의 COP

를 나타내며 Fig.  4(b)는 응축기를 사용하는 제습기

가 낼 수 있는 최대의 COP를 나타낸다. 

먼저 Fig. 4(a)를 보면  β가 일정한 경우 COP가 최

대가 되는 회전속도가 존재함을 볼 수 있는데 β가 

작을수록 최적 속도가 낮아서 β=0.9, 0.7, 0.5인 경우 

최적속도는 각각 4, 12, 22RPH이며 최대 COP는 각각 

0.62, 0.61, 0.59  인 것으로 보인다. 

Fig. 4(b)에서도 COP의 거동은 Fig. 4(a)와 유사하지

만 그 절대값이 작은 것을 볼 수 있다. 이는 전술하였

듯이  식(30)과 (31)에서 T01이  T*
01 보다 크기 때문이

며 응축기를 사용하는 가정용 제습기의 경우에는 제

습휠에서 일차 제거된 수분의 일부가 실내로 다시 

돌아기 때문에 실외로 배출하는 경우보다 COP가 낮

음을 의미한다. 이 경우 β의 COP에 대한 영향이 상

대적으로 커서 β=0.9, 0.7, 0.5인 경우 최적속도는 각

각 4, 14, 23RPH이고 최대 COP는 각각 0.59, 0.52, 0.42

로 나타났다. 

Fig. 4의 결과를 보면 β가 클수록 COP가 크다는 결

론을 얻는데 이는 2.1절의 제습휠 모델에서  β=0.5에

서 유용도가 최대가 된다는 사실에 모순인 것처럼 

보인다. 사실 위의 결과에서  유용도는 β=0.5에서 최

대이다. 하지만 재생공기의 온도 T03가  β에 비례하

기 때문에 β가 커지면 유용도는 작아지지만 상대적

으로 T03가 더 커져서 식(16)에서 T*
07은 오히려  더 낮

아지는 결과를 얻는다. 하지만 같은 이유로 β를 무

작정 크게 할 수는 없다. 왜냐하면  Fig. 4의 결과를 얻

은 조건에서는 β=0.9의 경우 히터출구의 온도가 

300
o
C를 초과하여 재질에 영향을 주거나 화재의 위

험이 있기 때문이다.  따라서 히터 출구의 온도를 

120oC  내외로 제한하면 β는 약 0.7이 적당하다.  

Fig.  5에서는 β=0.7의 경우에 제습휠의 두께(L)와 

전면유속(v)이 제습량에 미치는 영향을 도시하였다.  

먼저 Fig.  5(a)에서는 휠 두께가 두꺼워질수록 제습

량이 증가하는 것을 볼 수 있는데 L=50, 100, 150mm

일 때 최대 제습량이 각각 16.2, 18, 18.2kg/day로 나

타나서  최적의 두께는 100mm  내외인 것을 알 수 있

다. 한편 Fig. 5(b)에서는 전면풍속이 증가할수록 제

습량이 증가하여 v=1, 1.5, 2m/s의 경우 최대 제습량

이 각각 16.5,  18,  17kg/day로서 1.5m/s일 때 제습량

이 가장 크다. 시뮬레이션 조건에서는 =1kW로 

고정하였기 때문에 v=1m/s이하에서는 재생공기의 

온도가 160oC를 초과하므로 실제 1m/s 이하로 운전

하는 경우에는 히터입력을 줄여야 하며 따라서 실제 

제습량은 이보다 더 작을 것이다. 

(a) Wheel length (b) Face velocity
Fig. 5 Influence of wheel length and face velocity on dehu-
midification capacity ( =1kW, β=0.7)

이상에서 간단하게 제습기의 특성에 대해 알아보

았다. 물론 제습기의 거동은 제습제의 종류에 따라 

다르므로 제습제가 다르면 COP와 제습량 등의 성능

지표들이 다를 것이다. 그러나 이상에서 고려한 인

자들이 성능지표에 미치는 영향은 유사할 것으로  

생각되며 본 모델은 제습기의 일반적인 거동을 잘 

기술한다고 판단된다. 향후에는 제습기의 실측 결

과와 비교하여 모델의 정확성을 검증할 계획이다.  



Modelling of a Small Domestic Solid Desiccant Dehumidifier

Journal of Institute of Convergence Technology Vol.2, No.2, pp. 40-48 (2012) 47

4. 결 론
 

본 연구에서는 가정용 소형 흡착식 제습기를 구성

하는 주요 부품의 유용도 모델을 개발하고 대수방정식 

형태의 지배방정식들을  결합하여 시스템 모델로 완성

하였다. 전형적인 제습기의 운전 조건하에서 몇 가지  

운전 및 설계인자가 가정용 제습기의 성능에 미치는 

영향을 알아본 결과 다음과 같은 결론을 얻었다.

 

1) 입력이 일정한 전기히터를 사용하는 경우 제습

휠의 제습구간이 클수록 COP는 크지만 재생공기의 

제한 최고온도를 고려하여 전체 면적에서 재생구간

의 비율이 약 0.7  내외가 되도록 결정하는 것이 적당

하며 이 때 제습기의 이론상 최대 COP는 약  0.5인 것

으로 예측된다.   

2) 제습휠의 제습량을 최대로 하는 최적의 회전속

도가 존재하며 제습구간이 클수록 최적속도가 느린

데 본 연구에서 고려한 제습휠의 경우 제습구간의 

비율이 0.7일 때 최적속도는 약 14RPH인 것으로 예

측된다.

3) 제습량은 휠 두께에 비례하여 증가하지만 일정 

길이 이상이면 제습량의 증가율이 느려지며 본 연구

에서 고려한 제습휠의 경우 최적 두게는 약 100mm

인 것으로 판단된다.

4) 제습량을 최대로 하는 제습휠의 전면 풍속이 

존재하며 본 연구에서 고려한 제습휠의 경우 최적풍

속은 약 1.5m/s인 것으로 판단된다.  
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부록 A. 제습휠의 근사해

식(3)과 (4)의 연립방정식의 해는 다음과 같이 주

어진다. t*(=t/τ)=0에서 
 , 

이고   t*=1에

서 
 , 

라 하면 와  다음과 같다. 




 (A1)



 (A2)

 


 



,  


 


, 

 


 



,  


 



(A3)

여기서 고유치와 고유벡터는 다음과 같다. 

  


 

±   

(A4)

    (A5)

    (A6)

한편 t*=0~1  사이의 시간평균은 




 (A7)




 (A8)

 


  

 
, 

 

 
  

  
, 

 

  
 

, 

 


  

 
(A9)
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