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 : Mass flow rate of motive ()

  : Mass flow rate of evaporator ()
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 : Pressure of motive(MPa)
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 : Expansion ratio(%)

 : Mach number of motive

 : Mach number of suction chamber

 
: Ratio between the local fluid velocity to the velocity of sound

at critical condition(%)

 : Pressure of 2 point

 : Isentropic expansion coefficient

 : Nozzle efficiency(%)

 : Diffuser efficiency(%)

 : Area(㎡)

 : Torque(N·m)

ERS : Ejector Refrigeration System

VCS : Vapor Compression System





SUMMARY

In this study, an analysis of a new form of refrigeration mechanism that

added a regenerator and an ejector to the current vapor compression

refrigeration system was undertaken as a new way of utilizing waste heat.

An ejector which is suitable for the heat recovery ejector refrigeration

system was developed in the performance factors analysis of the ejector

refrigeration system. And a study on the operation and performance

characteristics of the ejector refrigeration system was performed by applying

the designed ejector. As results, compressor capacity was found to be a

significant factor in the heat recovery ejector refrigeration system, and the

probability of enhancing the performance of the system was confirmed by

optimizing the compressor capacity and the size of the system's ejector

nozzle.

In the study of the performance factor of the ejector refrigeration system,

the power consumption decreased as the pressure of the refrigerant

discharged to the ejector outlet was higher than the ejector mounted a

converging tee system. The COP of the system with the ejector installed

was 25% higher, and as the ejector was installed in the system, it was

found that it can help to improve the performance of the system.

An analysis on the ejector refrigeration system's operation and

performance characteristics according to the temperature of the heat source

supplied to the regenerator found that the optimum temperature of the heat

source provided to the regenerator is 80 to 90°C. In optimizing the

refrigerant charge amount of the ejector refrigeration system, the refrigerant

supplied from the regenerator was charged to a gaseous state, the flow rate

of the refrigerant flowing through the ejector motif increased as the amount

of refrigerant increased, and as the flow rate of the refrigerant flowing to



the evaporator decreased, the COP was at most 1.1. In the case of charging

the refrigerant to a liquid state, the COP was at most 1.5. Based on the

results derived from the research on the ejector refrigeration system's

performance factors, a study was performed on the system's operation and

performance characteristics according to the heat recovery ejector

refrigeration system's operating environment.

According to the change of compressor capacity, the operation and

performance characteristics according to the ejector nozzle size applied to the

refrigeration system were analyzed. When the ejector nozzle size is smaller

than the system capacity, the temperature and pressure of the refrigerant

discharged due to a pressure drop in the nozzle were lower than the inlet

pressure of the evaporator. Among the ejector nozzle sizes, the refrigeration

capacity increase rate of the ejector with a nozzle size of 1.8 mm was the

highest, and the COP was the highest with nozzle size 3.6 mm.

Besides, when the system increasing the evaporator's capacity to utilize

the waste heat, the state of the refrigerant supplied to the regenerator was

in the form of liquid and gas. As results, in the regenerator system in

which the state of the refrigerant is supplied to a liquid state, the

temperature and pressure of the refrigerant discharged from the ejector

increase as the flow rate increases, When the state of the refrigerant

supplied from the heat recovery ejector refrigeration system to the

regenerator was liquid, it was found that the supplying system had a 26%

higher COP than the gaseous supply system.

Based on the results of the heat recovery ejector refrigeration system, the

system was applied to the refrigerated truck. The performance comparison

with the vapor compression refrigeration system has been conducted under

the same experimental conditions. The COP shows that 26% higher in the

heat recovery ejector refrigeration system than the vapor compression system.
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1. 서론

1.1 연구 배경 및 필요성

현대 산업이 발달함에 따라서 현대사회는 생활수준의 향상으로 농·수산물의

Cold chain시장이 빠르게 형성되고 있다. 이에 따라 온라인과 오프라인을 이용

한 냉동·냉장식품의 수요가 증가하고 있으며, 냉동·냉장식품의 수송을 담당하는

냉동탑차는 전 세계적으로 100만대 이상 등록되어 있고 해마다 증가하는 추세

를 보이고 있다. 냉동탑차에서 냉동·냉장식품의 보관 온도유지를 위해서 자동차

의 엔진을 이용하여 압축기를 구동하는 냉각 방식이 주로 사용되고 있으며, 이

로 인해서 냉동탑차의 출력저하 및 연비의 감소로 운전비용이 증가하는 문제점

이 발생되고 있으며, 이와 더불어 냉동탑차의 출력저하 및 연비저하로 인한 이

산화탄소 발생 증가로 인한 환경적인 문제도 동시에 발생하고 있는 실정이다.

냉동탑차에서 사용되는 냉동기는 증기 압축식 냉동시스템과 동일한 냉동사이클

로 구성되어 있으며, 증기 압축식 냉동시스템의 사이클의 성능향상에 대한 연구

중 이젝터를 적용한 증기 압축식 냉동사이클에 관한 연구들이 전 세계적으로

많이 진행 중에 있다.

일반적으로 이젝터(Ejector)는 압력이 높은 유체를 이용하여 이젝터에 설치된

노즐에서 분출시켜 노즐을 통과하는 유체의 압력에너지를 속도에너지로 변환시

켜 주변의 저압의 유체와 혼합하여 저압의 유체를 높은 압력까지 압축시킬 수

는 장치이다. 이젝터의 구성은 크게 고압의 유체를 이용하는 부분인 모티브

(Motive)와 노즐(Nozzle), 저압유체가 흡입되는 흡입부(Suction) 및 고압의 유체

와 저압의 유체가 혼합되는 혼합부(Mixing Chamber)가 있으며, 혼합된 유체의

압력보상을 위한 디퓨져(Diffuser)로 구성되어 있다. 이젝터는 기계적으로 작동

되는 부분이 없어 고장이 적고, 소형부터 대형까지 제작이 가능하여 용량의 제

약이 없는 특징을 가지고 있다 [1-3].

증기 압축식 냉동시스템에서 이젝터의 활용 방안 중 팽창밸브에서 감압팽창

과정에서 발생되는 추력손실(Expansion loss)을 압력에너지로 회수하여 압축기
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입구에서의 압력을 상승시켜 사이클의 COP를 상승시키는 방안이 주로 사용되

고 있으며, 본 연구에서는 압축기로 흡입되는 작동유체의 입구압력 및 온도를

상승시키는 방안으로 엔진에서 버려지는 폐열을 활용하여 압축기에서 소비되는

동력을 감소시키고, 작동유체의 유량을 증가시켜 냉동시스템의 냉동능력 증가를

통한 시스템의 COP를 상승시킬 수 있는 성능인자 도출에 대한 연구를 진행하

였다.
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1.2 국내외 연구동향

1.2.1 국내 연구동향

국내 연구동향을 살펴보면 구동노즐의 형상, 작동 압력비, 이젝터 목 면적비

등의 변화가 이젝터 시스템에 미치는 영향을 연구한 논문이 많으며, Lee(2006)

는 Fig. 1.1과 같은 이젝터의 실험 장치를 설계하여 이젝터 구동노즐의 형상 변

경으로 인한 시스템의 성능변화에 대한 연구를 진행하였다.

실험에서는 구동노즐의 형상을 원형인 경우와 페탈(Petal)형인 경우에 대하여

연구를 수행하였고, 구동노즐로부터 방출되는 제트유동의 상태가 각각 아음속

및 초음속의 경우, 또한 이젝터의 사용목적이 진공펌프 또는 추기펌프로 사용되

는 경우에 최고의 효율을 나타낼 수 있는 페탈 구동노즐의 형상을 제시하였다.

실험을 위해 설계된 구동노즐의 형상 및 사이즈는 Fig. 1.2와 Fig.1.3과 같으며,

구동노즐이 설치되는 사이즈는 Fig. 1.2와 같이 동일한 사이즈로 설계 후, 이젝

터 노즐이 토출되는 방향으로 Fig. 1.3과 같은 여러 형상의 노즐팁(Tip)을 교체

하면서 실험을 진행한 결과, 이젝터의 작동 압력비는 4-lobed 페탈 노즐에서 성

능이 가장 높게 나타났고, 1차 유동이 아음속 상태인 경우의 작동 압력비는

8-lobed 페탈 노즐의 성능이 가장 높게 나타났다 [4].

Kim et al.(2000)은 이젝터를 이용한 열구동 냉동시스템에 있어서, 기존의 냉

매로 주로 사용되었던 포화압력이 낮은 R11, R12, R113 및 R114 대신에 천연냉

매인 이소부탄(R600a)을 이용하여 열구동 냉동시스템에 적용가능성을 살펴보는

연구를 진행하였고, 이젝터 열구동 냉동기는 Fig. 1.4와 같이 시스템에 고온의

열을 공급하는 보일러, 작동유체의 압력 및 유동을 위한 펌프 및 이젝터로 구성

되어 있고, 시스템 운전시의 열구동 사이클의 P-h 선도를 같이 나타내었다. 연

구 결과 이젝터 사이클은 증기 압축식 냉동시스템에 비해 약 5%의 압축일이 감

소하고, 그에 따라서 성능계수는 3～6%정도 증가하는 것으로 나타났다 [5].

Lee(2005)는 CO2를 작동유체로 사용할 수 있는 이젝터 냉동시스템에 대한

연구를 진행하였고, Fig. 1.5는 CO2를 작동유체로 사용한 이젝터 냉동시스템에
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대한 개략도 및 사이클 선도를 나타낸 것이다. Fig. 1.6은 시스템에 사용된 이젝

터의 형상을 나타낸 것이다. 연구내용으로는 2상류 이젝터를 적용한 CO2 냉동

사이클의 성능특성을 파악하고 이젝터 설계를 위한 지침을 얻기 위해, 간단한 2

상류 이젝터 유동모델을 이용하는 사이클 해석을 통해 이젝터의 형상이 사이클

성능에 미치는 영향을 검토하였다. 그 결과, 이젝터내의 팽창, 혼합과정을 등엔

트로피 변화로 가정했을 경우, 2상류 이젝터 CO2 내동사이클의 COP는 팽창밸

브를 이용하는 사이클에 비해 최대 24% 상승하였다. 또한, 속도 비평형이 존재

하는 이젝터 유동을 고려한 경우, COP가 큰 폭으로 상승하는 구동류와 흡입류

의 혼합거리가 존재하며, 구동류와 흡입류 사이의 유속차를 감소시켜 압력회복

을 증가시키기 위해서는 혼합부 단면적을 작게 할 필요가 있음을 알게 되었다

[6].

Yoon et al.(2016)은 이젝터를 해양온도차발전에 적용할 수 있는 시스템에 대

한 연구를 진행하였고, 이젝터를 적용한 해양온도차 발전을 위한 시스템의 개략

도는 Fig. 1.7에 나타내었다. 이젝터를 적용한 해양온도차발전 시스템의 효율은

이젝터의 성능과 작동유체의 물성치에 따라 시스템의 성능은 크게 변화하였고,

연구에서는 5종(R32, R134a, R152a, R507, R717)의 작동유체를 적용하여 이젝터

-펌프 온도차발전시스템의 성능비교를 하였으며, 이젝터-펌프 온도차발전시스템

에 적용할 수 있는 적절한 작동유체의 선정과 이젝터 유량비에 대한 최적화 연

구를 진행하였다. 해석결과 작동유체에 따른 펌프 소모동력은 최대 3배 이상의

차이를 보이며 작동유체에 따라 크게 변화됨을 확인하였으며, 작동유체에 따른

이젝터의 유량비 조건에서 각각의 작동유체를 적용한 시스템의 효율은 약 5%

내외의 대체로 유사한 값을 보였다. [7]

Lim et al.(2019)은 Fig. 1.8과 같이 이젝터와 가스 인젝션이 결합된 복합 사이

클의 실험장치를 이용하여 압축기가 수용할 수 있는 가스 인젝션 양에 대한 수

치 해석적 모델을 제시하고, 이를 복합 사이클 전체의 성능해석에 적용함으로써

복합 히트펌프 사이클 성능에 대한 정확한 해석결과를 제시하고자 하는 연구를

진행하였다. 그 결과, 차량용 R134a 히트펌프 사이클에서 성능 향상을 위해 적

용되는 이젝터, 가스 인젝션, 그리고 이들이 복합된 사이클에 대한 성능해석에

서 인젝션 적정 압력은 압축기가 수용할 수 있는 인젝션 유량과 플래시 탱크에
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서 생산하는 가스량이 같아지는 지점에서 인젝션 압력이 결정되며, COP의 경우

는 기본 사이클 대비 난방에서는 0.22～0.33, 냉방에서는 0.44～0.52 더 높게 나

타났다 [8].
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Fig. 1.1 Schematic of experimental apparatus.

Fig. 1.2 Schematic view of petal nozzle(6-bed petal nozzle).

Fig. 1.3 Exit configurations of circular and petal nozzle.
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Fig. 1.4 Schematic of ejector driven refrigerator and pressure-enthalpy.

Fig. 1.5 Schematic of two-phase ejector CO2 refrigerant cycle and

pressure-enthalpy.

Fig. 1.6 Schematic of two-phase ejector.
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Fig. 1.7 Schematic of ejector-pump OTEC and pressure-enthalpy.

Fig. 1.8 Schematic diagram of ejector and vapor injection cycle and

pressure-enthalpy.
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1.2.1 국외 연구동향

이젝터를 적용한 냉동시스템의 국외 연구동향은 국내 연구보다 다양하고 상세

한 연구들이 많이 진행되었다. 국외 연구동향을 살펴보면 이젝터를 냉동사이클

의 어떤 목적으로 사용되는지에 따라 연구 방향이 달라진다. 이젝터가 적용된

냉동시스템의 종류는 몇 가지로 나눌 수 있으며, 이젝터의 역할에 따라서 이젝

터를 팽창장치로 사용하는 팽창시스템, 압축기의 입구 압력을 상승시키기 위한

냉동시스템, 이젝터의 압축비를 이용하는 열원구동 냉동시스템 등이 있으며, 이

외에 다수의 연구에서 이젝터를 적용한 냉동시스템에 관한 연구가 진행되었고,

이젝터 냉동시스템에 영향을 끼치는 인자에 대한 연구도 같이 진행되었다. 국외

의 연구동향에서 이젝터를 적용한 냉동 시스템에 대한 연구를 다음과 같이 정

리하였다.

Gay(1931)는 이젝터를 적용한 냉동사이클 시스템에서 열원구동 냉동시스템을

제안하였고 Fig. 1.9는 제안한 열원구동 냉동시스템의 개략도를 나타낸 것으로

써 그림에서 알 수 있듯이 열원으로 태양열 집열기를 설치하여 태양열을 이용

할 수 있도록 하였고, 시스템의 운전은 응축기에서 토출된 액상(Liquid Phase)

상태의 냉매를 펌프, 태양열 집열기 및 이젝터를 이용하여 압축기와 동일한 효

과를 나타낼 수 있도록 시스템을 구성하였다. 응축기에서 토출된 액상태의 냉매

는 펌프에서 압력을 상승시키고, 태양열 집열기에서 열교환이 된 냉매는 고온-

고압상태로 이젝터 모티브로 유입되고, 이젝터 노즐을 거치면서 초음속상태가

되며, 초음속이 된 냉매는 압력이 하강되어 증발기의 냉매를 흡입하게 되어 시

스템의 운전이 되는 시스템을 제안하였다 [9].

Figure 1.10은 Chen et al.(2015)의 연구에서 제안한 시스템의 개략도이며 이

젝터 및 냉동사이클 구성요소들의 적용 위치와 숫자를 다양하게 하여 이런 인

자들이 사이클 성능에 미치는 연구를 분석하여 이젝터 설치가 냉동사이클의 성

능향상에 효과적이며, 다목적으로 적용할 수 있음을 확인하였다 [10].

Xing et al.(2015)가 제안한 시스템의 개략도는 Fig. 1.11과 같이 응축기에서

토출된 냉매액을 펌프와 증발기로 분기되는 냉동사이클이며, 제안된 이젝터 냉
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동시스템에 사용되는 작동유체를 두 가지 냉매를 적용하여 이젝터 시스템 성능

에 미치는 연구를 진행하였고, 기존의 증기 압축식 냉동시스템과 성능을 비교한

결과 작동유체를 R404A 냉매를 사용한 경우는 10%, R290 냉매를 사용한 경우

는 7% 정도의 COP가 향상된다는 것을 확인하였다 [11].

Sun et al.(1995)은 이젝터를 팽창장치로 사용하는 이젝터 팽창시스템에 대한

연구를 진행하였으며, 연구에서 적용된 사이클은 Fig. 1.12와 같으며, 연구를 통

하여 이젝터를 팽창장치로 사용함에 따라 팽창손실을 저감시킬 수 있고, 이에

따라 압축기 입구에서의 압력을 보상하여 압축부하를 줄일 수 있는 장점이 있

다는 것을 밝혀내었다 [12].

J.A.Exposito Carrillo(2019)는 CFD를 이용하여 냉각 사이클의 열역학적 모델

을 해석하여 이젝터를 설계하였고, 설계된 이젝터의 사양은 Fig. 1.13과 같으며,

설계된 이젝터 사이클은 Fig. 1.13과 같이 3가지 모형의 이젝터 냉동 시스템에

적용하여 성능계수 및 계절별 에너지 성능비율에 대한 연구를 진행하여 기존

증기 압축식 냉동사이클에 비해 성능계수는 13%, 에너지 성능비율은 23%의 상

승효과가 있음을 제시하였다 [13].

Chen Lin et al.(2019)는 이젝터 냉동시스템의 구성요소 중 이젝터 1차측과 2

차측으로 작동유체를 분리할 수 있는 냉매 분리기를 Fig. 1.14와 같이 4개를 설

계하여 각각의 냉매 분리기가 사이클에 미치는 성능에 대한 연구를 진행하였고,

냉매 분리기의 상세한 형태의 첫 번째(a)는 기본적인 냉매 분리기 형상으로 이

젝터에서 토출된 냉매가 유입되는 부분이 상부에 설치되어 있고, 액체 상태로

증발기 측으로 흐르는 냉매는 하단에 설치되어 있으며, 기체 상태로 압축기로

흐르는 냉매는 상단에 배관이 연결되어 있으며, 두 번째(b) 냉매 분리기는 이젝

터에서 유입되는 냉매배관이 45°로 흡입되도록 설치되었으며, 세 번째(c) 냉매분

리기의 경우는 두 번째 냉매분리기에서 냉매분리기 내부에 Baffle을 설치하여

압축기로 유입되는 냉매의 상태를 완전기체 상태로 할 수 있도록 하였다. 네 번

째(d) 냉매분리기의 경우는 압축기 유입되는 배관을 냉매 분리기 내부에 삽입하

여 압축기로 흡입되는 냉매의 상태가 완전기체 상태로 들어갈 수 있는 구조로

하였다. 형태가 다른 4개의 냉매 분리기가 설치된 이젝터 냉동시스템의 개략도

는 Fig. 1.15와 같으며, 사용된 작동유체는 R-290 냉매를 사용하였다.
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4가지 모형의 냉매 분리기를 설계하여 각각의 실험을 진행한 결과 내부에 배

관이 삽입된 경우의 냉매 분리기가 냉동능력이 가장 좋게 나타났으며, 증발온도

–30℃ 조건하에서 증기 압축식 냉동사이클보다 COP 상승율이 16.7%로 나타났

다 [14].

Lucas et al.(2014)는 CO2를 이용한 이상(2-Phase) 이젝터 냉동시스템을 CFD

를 이용하여 흡입부 유량이 없는 상태와 흡입부 유량이 있는 상태에서 이젝터

내에 발생하는 압력손실을 분석하였고, 흡입부 유량이 있을 때 이젝터 내부의

혼합된 유체에서 발생되는 손실을 해석적으로 분석하여 정확한 해석이 가능하

도록 하는 연구를 진행하였다 [15].

Li and Groll(2005) 또한 CO2 사이클에서 이젝터를 팽창장치로 이용하였을 때

사이클 성능 향상에 대해 열역학적인 분석을 진행한 결과 이젝터를 적용하였을

때 기존 사이클 대비 16%의 성능이 향상됨을 제시하였다 [16].

Ersoy and Sag(2014)는 R134a를 이용하여 기존 냉동 시스템과 동일한 조건에

서 이젝터를 적용한 냉동 시스템의 성능실험을 실시한 결과 압축기에서 소비되

는 전력은 14-17% 정도 감소하였고, 이로 인해서 이젝터 냉동 시스템의 COP는

6.2-14.5% 정도 향상됨을 확인하였다 [17].

Sarker(2010)는 암모니아(R717), 프로판(R290) 및 이소부탄(R600a)과 같은 자

연냉매를 이용하여 이젝터 냉동시스템의 자연냉매에 따른 성능특성에 관해 열

역학적으로 해석을 진행하였다. 그 결과 이소부탄을 이용한 이젝터 냉동시스템

은 21.6% 성능향상을 나타내었고, 프로판과 암모니아는 각각 17.9%, 11.9%의

성능 향상을 가져오는 것을 확인하였다 [18].

Yadav and Patwardhan(2008)은 CFD를 이용하여 이젝터의 흡입 챔버의 형상

에 대한 최적화 연구를 진행하였고 해석결과 흡입 챔버의 직경이 커질수록 흡

입되는 유량이 증가하는 것을 확인하였으며, 또한 흡입 챔버에서 흡입부로 들어

가는 각도는 5°에서 15° 사이에서 최적의 값을 가지는 것을 확인하였다 [19].

Hisham et al.(2002)는 이젝터를 냉동시스템에 적용하기 위하여 작동유체를

할론 카본계열의 냉매를 이용하여 이젝터 냉동시스템에 적용하는 연구를 수행

하였으며, 이젝터를 적용한 냉동시스템의 작동유체를 할론 카본계열의 냉매를

이용한 이젝터 냉동기의 연구동향 및 결과를 Table 1.1에 제시하였다 [20].
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Fig. 1.9 Schematic of heat source driven refrigeration system using

ejector.

Fig. 1.10 Schematic of Chen’s ejector refrigerant cycle.
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Fig. 1.11. Schematic of Xing’s ejector refrigerant cycle.

Fig. 1.12 Schematic of ejector expansion system.
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(a) Diagram of ejector.

(b) Ejector compression cycle and pressure-enthalpy.

(c) Ejector booster compression cycle and pressure-enthalpy.

(c) Thermally driven sub-cooling cycle and pressure-enthalpy.

Fig. 1.13 Schematic of ejector base geometry and system.
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(a) Basic type of refrigerant

separator.

(b) 45° Inflow refrigerant

separator

(c) Refrigerant separator with

baffle installed

(d) Refrigerant separator with

pipe inserted

Fig. 1.14 Schematic diagram of refrigerant separator.
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(a) Basic cycle test bed (b) Ejector cycle test bed

Fig. 1.15 Schematic diagram of test beds.
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1.3 연구 내용 및 목적

이젝터 냉동시스템은 이젝터의 적용방법에 따라 재생기와 펌프를 이용하여

고온·고압의 냉매를 이젝터의 모티브에 공급하여 이젝터를 압축기의 역할을 할

수 있도록 하는 열구동 이젝터 냉동시스템과 이젝터를 팽창밸브로 사용하여 교

축 작용시의 에너지 손실을 줄이고 응축기에서 토출되는 냉매를 활용하여 압축

기로 들어가는 냉매의 온도 및 압력을 상승시켜 압축기에서 소비되는 동력을

줄이는 이젝터 팽창 냉동시스템으로 크게 나눌 수 있다.

그러나 열구동 냉동시스템은 시스템의 용량을 소형으로 제작하기가 어렵고 냉

동시스템의 운전을 위해서 펌프에서 소비되는 동력이 많이 필요하여 증기 압축

식 냉동시스템보다 성능이 낮을 뿐만 아니라 재생기로 공급되는 열원 온도가

불안정하면 시스템의 운전이 불가능하다는 단점을 가지고 있다.

그리고 이젝터 팽창 냉동시스템은 이젝터의 모티브로 흐르는 냉매가 시스템

내에 설치된 응축기에서 토출되어진 냉매를 사용함으로 인해서 이젝터 팽창 냉

동시스템의 운전구간에 제약이 발생하는 단점을 가지고 있다.

본 연구는 열구동 냉동시스템과 이젝터 팽창 냉동시스템의 장점만을 활용하여

새로운 형태의 이젝터 냉동시스템에 대한 연구를 진행하였으며, 열회수 이젝터

냉동시스템에 설치된 재생기의 안정적인 열원 공급을 위해서 엔진폐열을 이용

하도록 하였고, 이젝터 모티브의 열원을 엔진에서 버려지는 폐열을 활용함으로

운전구간에 대한 제약도 해결할 수 있도록 하였다.

본 연구에서는 앞에서 언급한 시스템들의 단점을 해결하고 폐열을 활용할 수

있는 새로운 방안으로 기존 증기 압축식 냉동시스템에 재생기와 이젝터를 적용

한 새로운 형태의 냉동시스템에 대한 연구를 진행하였고, 이젝터 냉동시스템의

성능인자 연구에서 열회수 이젝터 냉동시스템에 적합한 이젝터를 설계하였으며,

설계된 이젝터를 적용하여 이젝터 냉동시스템에 운전 및 성능특성에 관한 연구

를 진행하였다.

그리고 이젝터 냉동시스템의 성능인자 연구에서 이젝터와 Converging Tee의

비교 시스템을 통하여 이젝터가 시스템에 설치됨에 따라 시스템의 성능향상에
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도움을 줄 수 있다는 결과를 얻었으며, 재생기로 공급하는 열원 온도에 따른 이

젝터 냉동시스템의 운전 및 성능특성 연구를 통하여 열원 온도의 최적온도를

확인하였고, 이젝터 냉동시스템의 냉매 충전량의 최적화를 위한 시스템을 통하

여 재생기로 공급되는 냉매의 상태량에 따라 시스템의 성능이 변화된다는 것을

확인하였다.

그리고 이젝터 냉동시스템의 성능인자 연구에서 도출된 연구결과를 기초로 하

여 열회수 이젝터 냉동시스템의 운전환경에 따른 시스템의 운전 및 성능특성에

관한 연구를 진행하였다. 먼저, 압축기 용량변경에 따른 열회수 이젝터 냉동시

스템의 연구에서는 냉동시스템에 적용한 이젝터 노즐사이즈에 따른 운전 및 성

능특성에 관한 연구를 진행하였고, 증발기 용량증가를 위한 연구에서는 폐열을

활용할 수 있도록 열회수 이젝터 냉동시스템에 설치한 재생기로 공급하는 냉매

의 상태를 액체 상태의 냉매와 기체 상태로 공급하여 각각의 냉매 상태량에 따

른 운전 및 성능특성에 관한 연구를 진행하였고, 열회수 이젝터 냉동시스템에

설치된 재생기로 공급되는 냉매의 유량을 조절하여 유량비에 따른 재생기의 공

급열량 및 이젝터의 토출압력 및 온도에 대한 연구를 진행하였다.

그리고 열회수 이젝터 냉동시스템의 연구결과를 이용하여 냉동탑차에 열회수

이젝터 냉동시스템을 적용하여 동일한 실험조건에서 증기 압축식 냉동시스템과

의 성능비교를 진행하였다.
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2. 열회수 냉동시스템의 성능인자 연구

2.1 열회수 이젝터

Fig. 2.1 Variation in vapor pressure and velocity as a function of

location along the ejector.

본 연구에서 사용될 이젝터의 설계를 위해 이젝터 해석에서 일반화된 Vapor

이젝터의 설계이론을 이용하여 이젝터 설계를 진행하였으며, 이젝터의 설계를

위한 수학적 해석을 위해서는 해석상의 몇 가지 가정이 필요하다. 이젝터의 설

계를 위하여 가정한 것은 모티브(Motive)에서 유입되는 유체는 등엔트로피

(Isentropic)이며, 혼합된 모티브 증기(Vapor)상태의 유체와 흡입된 증기는 디퓨

져(Diffuser)에서 등엔트로피(Isentropic)상태이다. 이젝터 모티브의 유체와 흡입

된 증기는 포화증기이며, 속도는 무시된다. 이젝터에서 토출되는 압축 혼합된

속도는 중요한 해석요소가 아니며 일정한 등엔트로피 팽창지수는 이상기체 상
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태인 것으로 가정한다. 이젝터 모티브에서의 증기상태의 유체와 흡입된 가스는

흡입챔버(Suction chamber)에서 혼합되고, 유체의 흐름상에서 외부와의 열교환

이 없다고 가정한다. 이젝터의 노즐(Nozzle), 디퓨져(Diffuser)와 혼합챔버

(Mixing chamber)의 등엔트로피 효율은 마찰손실로 정의하였고, 이젝터 모티브

에서의 증기상태의 유체와 흡입챔버에 흡입된 증기는 분자량과 비열비가 동일

하다고 가정한다. 또한, 이젝터의 흐름은 1차원이며, 모두 정상상태에서 수학적

해석이 진행된다. Fig. 2.1은 수학적 해석을 위해서 이젝터의 위치에 따른 압력

및 속도를 나타낸 것이며, 이젝터의 수학적 해석을 위해서는 전체적인 상태방정

식이 필요하며, 전체 상태방정식은 수식(2-1)과 같이 이젝터 모티브 유량과 흡

입(Suction)유량의 합은 토출유량과 같다. 이젝터를 통한 모티브와 흡입측의 압

축비는 수식(2-2)에 의해서 정의되며,

   ···········································································································( 2-1 )

이젝터에 흡입되는 흡입비율(Entrainment ratio)은 수식(2-2)와 같이 모티브의

유량에 대한 흡입된 유량의 비로 정의된다.




······················································································································( 2-2 )

이젝터 모티브의 압력과 흡입 압력의 압축비(Compression ratio)는 수식(2-3)으

로 정의 된다.

  ················································································································( 2-3 )

이젝터에서 토출되는 유체의 팽창비율(Expansion ratio)은 수식(2-4)와 같이 정

의된다.
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  ················································································································( 2-4 )

이젝터 내부에 설치된 노즐의 1차측 유체의 등엔트로피 팽창은 수식(2-5)에서

제시한 것과 같이 마하수(Mach Number)로 나타내며,

 




 




 






 ·········································································( 2-5 )

등엔트로피 팽창과정중의 흡입챔버(Suction chamber)내의 흡입되는 유체의

마하수의 수식은 수식(2-6)과 같이 된다.

 




 




 






 ·········································································( 2-6 )

혼합된 유체의 연속식 운동량 및 에너지방정식은 수식(2-7)과 같이 1차식으로

표현되며, 이 수식은 혼합된 Fig. 2.1의 5번 지점의 마하수와 1차측 유체와 흡입

된 유체의 2번 지점의 마하수로 정의된다.


 


 

 
·············································································( 2-7 )

여기서, M과  는 수식(2-8)에 제시한 것과 같이 이젝터 위치의 관계로 정의되

어지며, 수식(1-8)은 
 , 

 , 를 이용한다.

 



 

 
··························································································( 2-8 )
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이젝터의 노즐을 통과한 유체의 shock wave 이후의 혼합된 마하수는 수식(2-9)

과 같이 정의되며,

 













·····························································································( 2-9 )

이젝터 내부의 4지점의 shock wave에 따른 압력증가 수식은 수식(2-10)으로 표

현된다.












·······································································································( 2-10 )

여기서 Fig. 2.1의 2번 지점과 4번 지점의 압력은 등압으로 가정, 그러므로,

  이다.

이젝터를 통과해 혼합된 유체 디퓨져(Diffuser)의 압력상승 수식은 수식(2-11)과

같다.





















···············································································( 2-11 )

이젝터 노즐부위의 면적 수식은 수식(2-12)과 같이 표현되며,

 

 




 
 



··································································( 2-12 )

노즐과 디퓨져의 면적비 수식은 수식(2-13)과 같다.
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············ ( 2-13 )

이젝터 노즐과 노즐출구단의 면적비 수식은 수식(2-14)와 같이 표현된다.












 

 



 



········································( 2-14 )

이젝터 수학적 해석을 위해서 경험적인 해석을 위해서 일반적으로 사용되는

,  수치들을 Table 2.1에 제시하였다.

이젝터 개구부나 노즐 등에서 유출되는 기체의 유량은 출구 쪽의 압력을 낮춤

에 따라 유량은 증가하지만 어느 압력에서 유량이 한계치에 도달하면 다시 압

력을 낮춰도 유량은 변하지 않게 된다. 이와 같은 한계상태에 있는 흐름을 임계

류라 하고, 임계류에서는 유로단면 최소부에서의 유속은 거의 음속과 같게 된

다.

일반적으로, 이젝터 모티브과 흡입 압축비가 1.8 이상의 흡입비율 상관관계식

은 수식(2-15)와 같이 표현되며, 압축비가 1.8 이하와 같은 비-임계유속 하에서

의 흡입비율의 상관관계식은 수식(2-16)과 같이 표현된다.











·····················································································( 2-15 )

l 압축비 1.8 이하와 비-임계유속 하에서의 흡입비율의 상관관계식





ln

 ln
··············································································( 2-16 )

수식(2-15) 및 (2-16)에서 사용되는 상수 값들은 Table 2.2에 제시하였다.
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본 연구에서 사용된 이젝터는 Vapor 이젝터의 이론적 수식을 이용하여 이젝

터의 기본적인 설계를 진행하였고, 이젝터 냉동시스템의 용량을 선정한 후 용량

에 맞는 이젝터를 설계하였다. 그러나 증기용 이젝터 설계에서는 2차 측으로 흡

입되는 유체를 1차 측으로 흐르는 모티브의 유체 압력을 이용하지만 본 연구에

사용된 2차 측 유체의 흡입은 압축기를 이용하여 흡입됨에 따라 증기용 이젝터

설계와는 조금 다르게 설계하였다.

또한, 증기 이젝터 설계에서는 모티브의 유량 및 압력이 결정되면, 흡입 유량

에 맞는 노즐사이즈를 선정하지만, 본 연구에 사용되어진 이젝터는 재생기의 온

도를 기준으로 이젝터 모티브의 압력을 결정하였고, 흡입 유량은 실험 장치에

설치된 증발기의 용량을 기준으로 설계하였다. 이런 이유로 인해서 설계된 이젝

터의 설계 유량과 실험 장치에서 흐르는 운전 유량과의 차이가 발생하였다.

열회수 이젝터 냉동시스템에 적용한 이젝터의 설계 사양은 이젝터 모티브로

흐르는 냉매유량은 32.5g/sec, 이젝터 모티브 압력은 2.12MPa이며, 증발기에서

이젝터로 흡입되는 냉매의 냉매유량은 10.83g/sec, 흡입압력은 0.35MPa로 설계

하였고 이젝터에서 토출되는 냉매 냉매유량은 43.3g/sec, 토출압력은 1.68MPa로

선정하여 이젝터를 설계하였으며, 이젝터의 자세한 설계 사양은 Table 2.3과 같

다.

본 연구에서 적합한 이젝터 노즐 사이즈는 3.6mm로 나타났으나, 이젝터 노즐

사이즈에 따른 이젝터 냉동시스템의 운전 및 성능특성을 파악하기 위해서 이젝

터 노즐 단면을 1.8mm 및 5.4mm인 이젝터를 추가로 설계하여 이젝터 노즐 사

이즈에 따른 운전 및 성능특성 실험을 진행하였다.

Table 2.4는 이젝터 노즐 사이즈가 다른 3가지 이젝터의 형상과 사이즈를 나

타낸 것으로써, 이젝터 노즐 사이즈가 1.8mm인 이젝터는 이젝터의 전체 길이가

249mm이고, 3.6mm인 이젝터와 5.4mm인 이젝터는 335mm로 설계하였으며, 노

즐 사이즈가 1.8m인 이젝터의 사이즈가 작아지는 이유는 이젝터 내부에서 있는

노즐 사이즈가 작아짐에 따라 이젝터의 전체 길이는 짧게 설계되었다.

Table 2.5는 3가지 타입의 이젝터의 디퓨져 형상과 사이즈를 나타낸 것으로

써, 노즐 사이즈가 1.8mm인 이젝터는 디퓨져의 길이가 53.1mm이고 3.6mm와

5.4mm인 이젝터는 디퓨져 길이가 65.4mm로 동일하게 설계되었다.
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Table 2.6은 3가지 타입의 이젝터 노즐 형상과 사이즈를 나타낸 것으로써, 노

즐 사이즈가 1.8mm인 이젝터는 흡입 각도가 10°이나 3.6mm과 5.4mm인 이젝터

는 노즐에서 흡입되는 각도가 15°로 설계되었고, 노즐에서 확대되어진 출구의

각도는 5°로 3가지 모두 동일하게 설계하였으며, 본 연구에서 사용되어진 이젝

터의 사진은 Fig. 2.2와 같다.



- 28 -

Reference   

35 0.9 0.75 -

36 - 0.8 0.8

37 0.85 0.85 -

38 0.7～1 0.7～1 -

39 0.8～1 0.8～1 -

40 0.85～0.98 0.65～0.85 -

41 0.85 0.85 0.95

42 0.75 0.9 -

Table 2.1 Ejector efficiencies used in literature.

Constant
number

Entrainment ratio
correlation choked flow

Entrainment ratio correlation
non-choked flow

a 0.65 × 

b -1.54 -5.32

c 1.72 5.04

d ×  × 

e 22.82 22.09

f ×  -6.13

g 1.34 0.82

h 9.32 × 

i ×  -

j 1.14 -

  0.85 0.79

Table 2.2 The constant number used in the correlations.
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Parameters Ejector 1.8 Ejector 3.6 Ejector 5.4

L(mm) 249 335

La(mm) 110 120

Lb(mm) 140 215

Lc(mm) 49

Ld(mm) 49

H(mm) 110 120

Table 2.4 Geometric parameter of the ejector.

Parameters Motive Suction Discharge

Flow rate(kg/h) 117.0 39 181.4

Pressure(Mpa) 2.12 0.35 1.68

Temperature(℃) 70 -5 51.25

Density(kg/㎥) 97 1100

Viscosity(cP) 0.0143 0.0125

Working fluid R-134a

Table 2.3 Ejector design specification.
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Parameters Ejector 1.8 Ejector 3.6 Ejector 5.4

L(mm) 71 136

La(mm) 5.7 40.1

Lb(mm) 12.2 30.5

Lc(mm) 53.1 65.4

ΦDi(mm) 4 11.7

ΦDa(mm) 3.5 8.2

ΦDo(mm) 10 16.2

D(°) 3.5

Table 2.5 Geometric parameter of the diffuser.
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Parameters Ejector 1.8 Ejector 3.6 Ejector 5.4

L(mm) 22 17 18.3

La(mm) 14.7 9.9 7.6

Lb(mm) 1.6 1.4 2.1

Lc(mm) 5.7 5.7 8.6

ΦZ(mm) 21.3 21.3 21.3

ΦZi(mm) 7 8.9 9.5

ΦZn(mm) 1.8 3.6 5.4

ΦZo(mm) 2.8 4.6 6.9

I(°) 10 15

O(°) 5

Table 2.6 Geometric parameter of the ejector nozzle.
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(a) Ejector nozzle size(mm) : 1.0 (b) Ejector nozzle size(mm) : 1.8

(c Ejector nozzle size(mm) : 3.6 (d) Ejector nozzle size(mm) : 5.4

Fig. 2.2 Photograph of ejector.
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2.2 실험장치 및 실험조건

2.2.1 이젝터 냉동시스템

이젝터를 적용한 냉동시스템의 운전 및 성능특성을 파악하기 위해 연구에 사

용된 이젝터 냉동시스템의 개략도를 Fig. 2.3에 나타내었다. 이젝터 냉동시스템

의 사양은 압축기 용량은 224W, 증발기 용량은 1.93kW로 설계하였고, 응축기

용량은 시스템의 안정성 확보를 위해서 12.25kW 용량으로 설계하였다.

이젝터 냉동시스템에 사용된 이젝터 노즐 사이즈는 3.6mm를 설치하였고, 이

젝터의 1차 측인 모티브의 배관은 재생기와 연결되어 있고, 이젝터의 2차 측인

흡입배관은 증발기와 연결되어 있다. 이젝터 내부에서는 재생기(Generator)와

열교환되어진 고온·고압의 냉매가 이젝터의 1차 측인 모티브로 유입되고, 증발

기에서 열교환되어진 저온·저압의 냉매는 2차 측인 이젝터의 흡입측으로 유입되

어 이젝터 내부에서 혼합되어진다. 이젝터 내부에서 혼합되어진 냉매는 증발기

에서 이젝터로 들어온 냉매보다 고온·고압상태가 되어 이젝터에서 토출되어 흐

르게 된다.

이젝터 냉동시스템의 냉매의 흐름은 압축기에 토출된 고온·고압의 증기 상태

인 냉매가 응축기를 거치면서 액상태가 되어서 수액기로 유입되고, 수액기에서

는 증발기와 재생기로 분리되어진다.

증발기로 흐르는 냉매는 팽창밸브를 거쳐 증발기로 들어가게 되고 증발기에서

열원수과 열교환을 한 후 이젝터의 흡입 측으로 유입되고, 재생기로 흐르는 냉

매는 재생기에서 재생기로 들어온 고온수와 열교환을 하여 이젝터의 모티브 측

으로 유입된다. 이젝터에서는 증발기에서 유입된 냉매와 모티브로 유입되어진

냉매가 혼합되어서 이젝터에서 토출되며 토출되어진 냉매는 압축기로 유입되는

흐름을 갖는다. 이젝터를 적용한 냉동시스템의 자세한 사양은 Table 2.7에 제시

하였으며, 재생기로 공급되는 열원 온도는 80℃이며, 재생기의 용량은 11.6 kW

이다.

이젝터 냉동시스템의 실험조건으로는 3.6mm 노즐을 이젝터 냉동시스템에 설
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치하여 냉매 충전량을 3,400g에서 운전 및 성능특성을 파악하기 위한 실험을 진

행하였다.

이젝터 냉동시스템의 운전시의 데이터 측정은 시스템이 안정된 상태에서 1초

간격으로 5분 동안 측정하여 기록하였으며, 실험 조건하의 운전 온도는 ±0.5℃

범위를 벗어나지 않도록 실험장치를 운전하였다. 실험조건은 Table 2.8과 같이

응축기로 유입되는 냉각수 온도를 35℃로 고정시키고, 증발기로 유입되는 열원

수 온도를 5℃, 7℃, 15℃ 및 20℃로 변경하면서 실험을 진행하였다. 이젝터 모

티브와 증발기에서 공급되는 냉매는 수액기에서 분배되어 이젝터로 유입되도록

하였으며, 수액기에서 토출되는 냉매의 상태는 액체 상태로 토출되어 증발기 및

재생기를 거치면서 이젝터에 흡입되는 냉매의 상태는 모두 기체상태로 유입되

도록 하였다.
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Fig. 2.3 Schematic diagram of ejector refrigeration system.

Compressor(W) 224

Evaporator(kW) 1.93

Condenser(kW) 12.25

Expansion valve type Manual

Generator

(Waste heat temperature)(kW)
11.6(80℃)

Receiver tank(Liter) 2.85

Refrigeration R-134a

Ejector nozzle size(mm) 3.6

Table 2.7 Specifications of ejector refrigeration system.
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Ejector nozzle
size
(mm)

Motive
refrigerant
state

Cooling
water temp.
(℃)

Evaporator inlet
temperature
(℃)

3.6
Liquid

(3,400g)
35

5

7

15

20

Table 2.8 Test conditions of ejector refrigeration system.
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2.2.2 이젝터와 Converging Tee 비교 시스템

이젝터의 효용성을 확인하기 위해서 이젝터 냉동시스템에 이젝터와

Converging Tee를 설치하여 비교실험을 진행하였고, Fig. 2.3은 비교실험에 사

용된 실험장치 개략도와 실험에 사용된 이젝터 및 Converging Tee의 사진이다.

비교실험을 위해서 사용된 이젝터의 노즐 사이즈는 3.6mm이고 Converging

Tee의 배관 사이즈는 12.7mm로 하였다.

노즐 사이즈가 3.6mm인 이젝터와 Converging Tee가 설치된 이젝터 냉동시스

템의 사양은 압축기 용량은 746W, 증발기 용량은 3.86kW이고 응축기 용량은

4.55kW로 사용하여 실험을 진행하였고, 자세한 실험장치의 사양은 Table 2.9에

나타내었다. 이젝터와 Converging Tee가 설치된 실험장치의 비교실험을 위한

실험조건으로는 Table 2.9에 제시한 것과 같이 실험장치의 증발온도를 5, 10, 15

및 20℃로 변경한 상태에서 응축기로 공급하는 냉각수 온도를 35℃로 하여 비

교실험을 진행하였으며, 재생기로 공급되는 냉매의 유량은 동일한 상태에서 비

교실험을 진행하였다.
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Fig. 2.4 Schematic diagram of comparison system of ejector and

Converging Tee.

Cycle

Ejector

nozzle size

(mm)

Motive

refrigerant

state

Evaporator
inlet

temperature
(℃)

Cooling
water temp.
(℃)

Converging Tee

system
12.7

Liquid

5

35
10

Ejector refrigerant

system
5.4

15

20

Table 2.9 Test conditions of ejector and Converging Tee.
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2.2.3 냉매 충전량 최적화를 위한 시스템

이젝터 냉동시스템의 최적의 냉매 충전량을 파악하기 위해서 Fig. 2.5와 같이

이젝터 냉동시스템에 5.4mm 사이즈의 이젝터 노즐을 설치하여 이젝터 냉동시

스템의 냉매 충전량에 따른 운전 및 성능특성에 관한 실험을 진행하였다. 실험

의 조건으로는 재생기로 흐르는 냉매유량을 조절하기 위해 설치한 유량조절밸

브 개도는 전부 Open한 상태에서 냉매 충전량 실험을 진행하였다. 냉매 충전량

실험의 운전조건으로는 증발온도 5℃, 응축온도 35℃ 조건에서 진행하였고, 냉

매충전 실험의 경우는 초기 600g에서 냉매 충전량을 100g씩 증가시켜서 실험을

진행하였다.
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Fig. 2.5 Schematic diagram of an ejector refrigeration system for

the refrigerant charge amount.
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2.2.4 열원온도 최적화를 위한 시스템

이젝터 냉동시스템에서 재생기로 공급하는 열원 온도변화에 따른 이젝터 냉동

시스템의 운전 및 성능특성을 파악을 위해 사용된 실험장치의 개략도는 Fig.2.6

과 같으며, 열원온도 변화실험을 위해서 실험장치에 설치한 이젝터 노즐 사이즈

는 5.4mm이고, 냉매 충전량은 3,400g에서 실험을 진행하였으며, 실험시의 온도

조건은 증발온도 5℃, 응축온도 35℃ 조건 하에서 실험을 진행하였다. 모티브로

흐르는 냉매유량을 조절하는 유량조절밸브의 개도는 모든 운전조건하에서 동일

한 상태에서 실험을 진행하였다.
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Fig. 2.6 Schematic diagram for optimizing generator heat source

temperature system.
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2.3 성능특성에 관한 실험결과 및 고찰

2.3.1 이젝터 냉동시스템 성능

이젝터 냉동시스템의 실험장치에 설치된 이젝터 노즐 사이즈는 3.6mm인 이젝

터를 설치하여 이젝터 냉동시스템의 실험을 진행하였다. 먼저, 냉동시스템 운전

환경 중 증발온도의 변화에 따른 이젝터의 운전특성을 파악하기 위한 실험을

진행하였다. Fig. 2.7은 이젝터 냉동시스템의 증발기 입구 냉매온도를 5, 7, 15

및 20℃로 변화시켜 실험을 진행하였을 때의 이젝터에 모티브와 이젝터의 흡입

되는 냉매의 압력과 온도 변화를 나타낸 것이다.

이젝터 냉동시스템의 실험결과 증발기 입구 냉매의 온도가 낮아짐에 따라서

이젝터의 모티브와 이젝터에 흡입되는 냉매의 압력과 온도가 낮아지는 것으로

나타났으며, 증발기 입구 냉매온도가 5℃ 및 7℃ 구간에서는 이젝터의 모티브로

냉매가 흐르지 않는 결과를 얻었다. 이런 현상이 나타나는 이유는 이젝터 증발

기 입구 냉매온도가 낮아짐에 따라 증발기 입구에 설치한 팽창밸브와 재생기

입구에 설치한 유량조절밸브의 개도가 작아짐에 따라 저항이 많이 발생하기 때

문이다.

냉매의 유량이 존재하는 15℃ 및 20℃ 구간에서는 이젝터 모티브로 냉매가 흐

름에 따라서 재생기에서 냉매에 열량이 공급되어 이젝터 모티브의 냉매의 압력

이 가장 높게 나타났으나, 이젝터에서 토출되는 압력은 크게 변화되지 않았다.

이런 현상이 나타난 원인은 이젝터 냉동시스템의 증발기 입구 냉매 온도가 증

가함에 따라 이젝터에서 토출되는 냉매의 압력은 증발기로 흐르는 냉매 유량에

영향을 더 받기 때문이라 판단된다.

이젝터 냉동시스템의 이젝터의 모티브와 이젝터로 흡입되는 냉매의 온도변화

는 이젝터 모티브로 냉매의 유량이 흐르지 않는 구간인 5℃ 및 7℃에서는 재생

기의 영향을 받지 못해 이젝터 모티브의 냉매 온도는 30℃로 일정하게 나타났

으며, 이젝터에서 토출되는 온도도 4.9℃ 및 7.6℃로 나타났다. 그러나 이젝터

모티브로 냉매가 흐르는 15℃ 및 20℃ 구간에서는 재생기에서 이젝터 모티브로
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흐르는 냉매의 열량을 공급함으로써 이젝터 모티브의 냉매온도는 44℃ 및 58℃

로 나타났다. 이젝터 모티브의 냉매 영향을 받은 이젝터 토출온도는 냉매의 유

량이 존재하는 15℃ 및 20℃ 구간에서는 19℃ 및 21℃로 나타났다.

이젝터 냉동시스템의 운전실험을 통하여 증발기 입구 냉매온도 변화에 따른

압축기 입구 및 응축기의 냉매 압력변화를 Fig. 2.8에 나타내었다. 실험결과에서

이젝터 모티브로 냉매 유량이 흐르지 않는 5℃ 및 7℃ 구간에서는 증발기와 압

축기 입구의 냉매 압력이 거의 동일한 압력을 보이고 있으나, 이젝터 모티브로

유량이 흐르는 15℃ 및 20℃ 구간에서는 증발기의 냉매 압력보다 압축기 입구

의 냉매 압력이 더 높게 나타나는 것을 알 수 있으며, 이런 현상이 나타나는 원

인은 모티브로 흐르는 냉매가 이젝터 내부에서 증발기에서 흡입된 냉매와 혼합

되어 압력 및 온도를 상승시키기 때문이라 판단되어지며, 이젝터 냉동시스템의

응축기 압력 변화는 실험조건에서 증발기 입구 냉매온도가 증가할수록 증가 하

지만, 응축기 용량이 압축기 용량에 비해 크게 설계됨에 따라서 안정적인 운전

이 가능하다는 것을 알 수 있다.

이젝터 냉동시스템에서 이젝터로 흐르는 냉매의 흐름 순서는 응축기에서 토출

된 냉매가 수액기(Receiver tank)를 거쳐 재생기로 들어가고, 재생기에서 고온수

와 열교환되어진 냉매는 이젝터 모티브로 흐르게 되며 이젝터 내부에서 증발기

에서의 흡입된 냉매와 혼합되어진 상태에서 이젝터의 디퓨져를 거쳐 압축기로

흐르게 된다. 이런 냉매의 흐름순서에 따른 시스템의 냉매 온도변화를 Fig. 2.9

에 나타내었다.

Fig. 2.9의 그래프에서 알 수 있듯이 재생기로 들어가는 냉매의 온도는 응축기

에서 토출된 냉매의 온도보다 낮게 나타났다. 재생기로 들어가는 냉매 온도가

낮은 원인은 이젝터 냉동시스템에 설치한 유량조절밸브가 실험조건에 맞는 냉

매 유량을 조절하기 위해 밸브의 개도가 작아짐에 따라 유량조절밸브에서 압력

강하가 발생되었기 때문이라 판단된다. 온도가 낮아진 냉매는 재생기를 거치면

서 재생기에서 고온수와 열교환되어 냉매의 온도가 상승하게 되며, 온도가 상승

되어진 냉매는 이젝터 모티브로 들어가 이젝터 내부에서 증발기에서 흡입된 저

온의 냉매와 혼합되어 이젝터에서 토출된다. 이젝터에서 토출된 냉매의 온도는

모티브의 냉매온도보다 낮고 증발기에서 흡입된 냉매 온도보다 높은 상태가 된
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다. 이후, 압축기로 들어가서 압축된 후 다시 응축기로 들어가게 된다.

실험결과에서 이젝터 모티브로 냉매 유량이 흐르는 경우와 흐르지 않는 경우

의 이젝터 냉동시스템의 운전특성을 확인할 수 있다. 이젝터 모티브로 냉매가

흐르지 않는 경우에는 이젝터의 모티브로 흐르는 냉매의 온도변화가 없었으나

이젝터 모티브로 냉매가 흐르는 경우에서는 이젝터 모티브의 냉매 온도가 상승

된다는 것을 확인할 수 있다.

실험결과에서 이젝터 냉동시스템의 증발기 입구 냉매온도 기준으로 15℃일 때

모티브의 냉매 유량은 0.3g/sec이고, 20℃일 때의 냉매 유량은 0.51g/sec로써 증

발기 입구 냉매온도가 상승할수록 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량이 증가

할수록 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 온도도 같이 상승하는 것을 알 수 있다.

이젝터 냉동시스템의 증발기 입구온도 변화에 따른 냉동능력 및 소비동력 변

화를 Fig. 2.10에 나타내었고, 이젝터 모티브로 냉매의 유량이 없는 증발온도

5℃ 및 7℃ 는 냉동능력 및 소비동력의 변화가 없었으며, 이젝터 모티브로 냉매

유량이 흐르는 15℃ 및 20℃에서는 냉동능력과 소비동력이 증가하는 것으로 나

타났지만, 냉동능력의 증가폭에 비해 소비동력의 증가폭은 작게 나타났다.

이젝터 냉동시스템의 증발기 입구 냉매온도 변화에 따른 재생기에서 냉매에

공급하는 열량과 이젝터 냉동시스템의 COP 변화를 Fig. 2.11에 나타내었다.

Fig. 2.11에서 알 수 있듯이 재생기가 냉매에 공급하는 열량은 모티브로 냉매의

유량이 흐르지 않는 5℃와 7℃는 재생기의 공급열량이 없지만, 모티브로 냉매의

유량이 흐르는 15℃와 20℃에서는 재생기에서 공급하는 열량이 각각 45.61W와

65.86W로 나타났고, 이젝터 냉동시스템의 COP는 증발기 입구 냉매온도가 상승

됨에 따라 상승하는 것으로 나타났으나, 증발기 입구냉매온도 변화의 모든 조건

에서 1보다 낮게 나타났다.

이젝터 냉동시스템의 실험결과에서 성능은 다소 낮게 나타났지만, 요소기기의

용량 및 이젝터 노즐사이즈의 최적화를 통한 시스템의 효율향상이 가능하다는

것을 알 수 있었고, 증기 압축식 냉동시스템의 저온에서 효율이 감소하는 문제

점을 해결할 수 있는 방안이 될 수 있을 것으로 판단된다.
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2.3.2 이젝터와 Converging Tee 성능

이젝터의 효용성을 확인하기 위해서 이젝터와 Converging Tee를 설치한 냉동

시스템의 운전 및 성능특성에 대한 비교실험을 진행하였다.

이젝터와 Converging Tee의 비교실험을 통하여 증발기 입구 냉매온도에 따른

이젝터에서 토출되는 냉매 온도 및 압력 변화를 Fig. 2.12에 나타내었고, 그래프

에서 알 수 있듯이 이젝터와 Converging Tee로 들어가는 모티브의 냉매 온도

는 거의 동일하였으나, 이젝터에서 토출되는 냉매의 온도 및 압력은 모든 조건

에서 이젝터를 설치한 이젝터 냉동시스템이 높게 나타났다.

이러한 현상이 나타나는 원인은 Converging Tee는 내부에서 냉매의 혼합만이

일어나고, 이젝터의 경우는 이젝터 내부에서 증발기에서 흡입된 냉매가 혼합되

면서 냉매의 온도가 상승되고, 혼합된 냉매가 디퓨져를 거치면서 압력이 상승하

기 때문이라 판단된다.

이젝터를 설치한 시스템과 Converging Tee를 설치한 시스템의 증발기 입구온

도에 따른 냉동능력과 소비동력 및 COP를 Fig. 2.13에 나타내었다. 비교 실험결

과 이젝터를 설치한 시스템과 Converging Tee를 설치한 시스템의 냉동능력은

비슷한 냉동능력을 보였으나, 압축기에서 소비되는 동력은 이젝터를 설치한 시

스템이 낮게 나타남에 따라 모든 실험조건 하에서 이젝터를 설치한 시스템의

COP가 더 높게 나타났다. 이러한 결과가 나타나는 이유는 이젝터와

Converging Tee의 토출 압력 및 온도 그래프에서 알 수 있듯이 이젝터가 설치

된 시스템의 압력 및 온도가 Converging Tee보다 더 높아서 압축기에서 소비

되는 동력이 더 작아지기 때문이라 판단되며, 이젝터를 냉동시스템에 설치함으

로 인해서 시스템의 효율 향상에 기여할 수 있다는 것을 확인할 수 있다.
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2.3.3 냉매 충전량 실험

이젝터 냉동시스템의 냉매 충전량 변화에 따른 이젝터 냉동시스템의 운전 및

성능특성 실험을 진행하였다. 냉매 충전량에 따른 실험에서 이젝터 모티브로 흐

르는 냉매의 유량과 증발기로 흐르는 냉매의 유량비(%)는 식(2-17)과 같이 정

의하였다.

  


× ····················· ( 2-17 )

이젝터 냉동시스템의 냉매 충전량에 따른 증발기와 이젝터 모티브로 흐르는

냉매유량의 변화를 Fig. 2.14에 나타내었다. 실험 결과 냉매 충전량이 증가할수

록 증발기 및 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량변화는 냉매 충전량이 900g

에서 3,100g까지는 일정하다가 냉매 충전량이 3,200g 이후부터 모티브로 흐르는

냉매의 유량은 증가하고 증발기로 흐르는 냉매의 유량은 감소하는 결과를 얻었

다. 이런 현상이 나타나는 원인은 이젝터의 모티브로 흐르는 냉매 유량을 조절

하기 위해 설치한 유량조절밸브의 개도가 전부 열려있어서 냉매 충전량이 증가

함에 따라 모티브로 흐르는 냉매유량이 증가하기 때문이라 판단된다.

그리고 증발기와 모티브로 흐르는 냉매의 유량비는 냉매 충전량이 900g에서

3,100g까지는 유량비가 40%를 유지하다가 냉매 충전량이 3,200g 이후부터는 유

량비가 83%까지 증가하는 결과를 나타내었고, 냉매 충전량이 3,200g을 지나면

서 재생기로 흐르는 냉매의 상태가 2-Phase 상태가 되었으며, 냉매 충전량이

3,500g에서는 재생기로 공급되는 냉매의 상태가 액체 상태로 공급되었다.

재생기로 공급되는 냉매상태가 액체 상태의 실험은 재생기로 흐르는 냉매의

유량비를 18%로 조절하여 실험을 진행한 결과 증발기로 흐르는 냉매의 유량은

증가하였고, 이때 모티브로 흐르는 냉매의 유량은 감소하였다.

이젝터 냉동시스템의 냉매 충전량에 따른 냉동능력 및 압축기 소비동력 변화

를 Fig. 2.15에 나타내었다. 이젝터 냉동시스템의 냉매 충전량 실험에서 냉매의

충전량이 증가하더라도 냉동능력 및 압축기 소비동력에는 큰 변화가 없었으나,

냉매 충전량이 3,200g 이후부터는 냉동능력이 큰 폭으로 감소하였고, 압축기의

소비동력은 상승하는 것으로 나타났다. 이러한 현상이 나타나는 이유는 이젝터
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모티브로 흐르는 냉매유량을 조절하는 밸브의 개도가 전부 열려있어서 이젝터

모티브로 흐르는 냉매의 유량은 증가하고 증발기로 흐르는 냉매의 유량은 감소

하기 때문이라 판단되고, 압축기의 소비동력이 증가하는 이유는 냉매 충전량이

증가함에 따라서 이젝터 냉동시스템에 흐르는 전체 냉매유량이 증가하기 때문

이라 판단된다.

재생기로 공급하는 냉매의 상태를 액체상태로 공급하는 실험결과에서 이젝터

모티브로 흐르는 냉매의 유량이 감소하고, 증발기로 흐르는 냉매의 유량이 증가

함에 따라 냉동능력은 증가하였고, 압축기의 소비동력은 감소하였다.

냉매 충전량에 따른 이젝터 냉동시스템의 COP 변화를 Fig. 2.16에 나타내었

다. 이젝터 모티브의 냉매상태가 증기상태인 경우에서는 COP가 최대 1.1로 나

타났으며, 액체상태인 경우에는 COP 1.5로 나타났다.
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Fig. 2.14 Variation of refrigerant flow rate and the flow ratio in

evaporator and ejector motive according to the

refrigerant charge amount.
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Fig. 2.16 Variation of COP according to refrigerant charge amount.
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2.3.4 열원 온도의 영향

이젝터 냉동시스템의 재생기로 공급하는 열원 온도변화에 따른 이젝터 냉동시

스템의 운전 및 성능특성 변화를 알아보기 위한 실험을 진행하였다.

재생기로 공급하는 열원 온도변화에 따른 증발기 및 재생기로 흐르는 냉매 유

량변화 및 유량비(%)를 Fig. 2.17에 나타내었다. 실험결과에서 재생기 입구 열

원 온도가 40～70℃에서는 증발기로 흐르는 냉매유량과 이젝터 모티브로 흐르

는 냉매유량의 변화가 거의 일정하였으며, 재생기로 공급하는 열원의 온도가 8

0～90℃에서는 증발기와 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량이 증가하는 것으

로 나타났다. 이런 현상이 나타나는 이유는 R-134a 냉매는 냉매의 온도가 50℃

를 지나면서 냉매의 상태량 중에서 비체적과 엔탈피가 증가하며, 재생기에서 열

교환되어진 냉매의 온도가 50℃보다 높아짐에 따라 나타난 현상이라 판단된다.

재생기에서 열원과 열교환된 이젝터 모티브의 냉매온도를 Fig. 2.18에 나타내

었으며, 열원 온도가 상승됨에 따라 이젝터의 모티브로 흐르는 냉매의 온도도

상승되는 것을 확인할 수 있다.

재생기에서 공급하는 열원 온도에 따른 이젝터 냉동시스템의 냉동능력 및 소

비동력 변화와 COP를 Fig. 2.19에 나타내었다. 소비동력은 재생기에서 공급되는

열원 온도와 상관없이 일정하게 나타났으며, 냉동능력은 재생기의 열원 온도가

40～70℃에서 감소하는 것으로 나타났으나 감소폭은 크지 않았으며, 재생기의

열원 온도가 80～90℃에서는 냉동능력이 크게 증가하여 이젝터 냉동시스템의

COP가 큰 폭으로 상승하는 것을 알 수 있다. 재생기로 공급하는 열원 온도의

변화 실험을 통하여 이젝터 냉동시스템에 설치된 재생기로 공급하는 열원 온도

는 높을수록 이젝터 냉동시스템의 성능도 증가할 것으로 판단되며, 재생기로 공

급되는 열원 온도는 70℃ 이상이 되어야만 최적의 운전을 할 수 있다는 것을

알 수 있다.
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3. 열회수 이젝터 냉동시스템의 성능실험

3.1 압축기 용량변경 실험장치 및 실험조건

압축기 용량변경을 위한 이젝터 냉동시스템 실험장치의 증발기 입구 냉매온도

에 따른 증발기와 이젝터 모티브로 흐르는 냉매유량 변화를 Fig. 3.1에 나타내

었다. 실험결과 증발기 입구냉매 온도가 낮아짐에 따라 수액기에서 분배되는 냉

매 중 증발기로는 냉매가 흘렀으나 이젝터 모티브로는 냉매가 흐르지 않는 현

상이 발생하였다.

이런 현상의 원인으로 압축기 용량의 부족으로 인한 현상으로 판단되며, 실험

결과를 기초로 압축기 용량을 746W급으로 증가시켜서 실험장치를 개선하였다.

압축기 용량변경을 위한 실험장치의 개략도와 사진은 Fig. 3.2와 Fig. 3.3과 같

으며, 압축기 용량변경을 위한 실험장치의 사양은 Table 3.1과 같다.

이젝터 냉동시스템의 실험 장치에서 변경된 구성요소는 압축기 용량 이외에는

없으나, 이젝터의 노즐 사이즈에 따른 냉동시스템의 운전특성을 파악하기 위해

서 이젝터의 노즐 사이즈를 1.0mm, 1.8mm, 3.6mm 및 5.4mm를 설치하여 압축

기 용량변경을 위한 실험장치의 운전 및 성능특성에 관한 실험을 진행하였다.

압축기 용량변경을 위한 실험장치의 실험조건으로는 이젝터의 노즐 사이즈를

1.0mm, 1.8mm, 3.6mm 및 5.4mm로 변화시켜 실험을 진행하였으며, 실험장치에

냉매 충전은 2,200g을 충전한 상태에서 증발기 입구의 냉매온도를 5℃, 10℃, 1

5℃ 및 20℃로 변경하였고, 열원 온도는 증발기 입구로 들어가는 냉매온도보다

5℃ 높은 10℃, 15℃, 20℃ 및 25℃로 변경하여 실험을 진행하였다. 자세한 실험

조건은 Table 3.2에 제시하였다.
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Fig. 3.2 Schematic diagram of an experimental device for changing

compressor capacity.
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Fig. 3.3 Picture of experimental device for changing compressor

capacity.

Compressor(W) 746

Evaporator(kW) 1.93

Condenser(kW) 12.25

Expansion valve type Manual

Generator

(Waste heat temperature)(kW)
11.6(80℃)

Refrigeration R-134a

Ejector nozzle size(mm) 1.0, 1.8, 3.6, 5.4

Table 3.1 Specifications of experimental device for changing

compressor capacity.
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Ejector
nozzle size
(mm)

Evaporator
inlet

temperature
(℃)

Load
water
temp.
(℃)

Motive
refrigerant
state

Cooling
water
temp.
(℃)

Heat
source
temp.
(℃)

1.0

5 10

Liquid

(2,200g)
35 78

10 15
15 20

20 25

1.8

5 10

10 15
15 20

20 25

3.6

5 10

10 15
15 20

20 25

5.4

5 10

10 15
15 20

20 25

Table 3.2 Test conditions for experimental device for changing compressor

capacity.
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3.2 증발기 용량증가 실험장치 및 실험조건

3.2.1 액상냉매를 재생기로 공급하는 시스템

열회수 이젝터 냉동시스템의 증발기 용량증가를 위한 실험장치에서 재생기로

공급되는 냉매의 상태를 액체와 기체로 나누어서 재생기로 공급되는 냉매상태

에 따른 열회수 이젝터 냉동시스템의 운전 및 성능특성에 대한 연구를 진행하

였다. 또한, 압축기 용량변경 실험결과 실험장치에 설치된 응축기의 안정적인

운전이 확인됨에 따라 응축기 용량을 4.55kW로 감소 시켰고, 열회수 이젝터 냉

동시스템의 냉동능력을 증가시키기 위해 증발기 용량을 3.86kW로 증가 시켰다.

증발기 용량증가 열회수 이젝터 냉동시스템의 실험장치에서 액상냉매를 재생

기로 공급하는 시스템의 개략도 및 실험장치 사진은 Fig. 3.4와 Fig. 3.5와 같으

며, 액상냉매를 재생기로 공급하는 시스템에 설치된 이젝터의 노즐 사이즈는

1.8mm, 3.6mm 및 5.4mm의 3가지 이젝터를 설치하여 실험을 진행하였고, 자세

한 실험장치 사양은 Table 3.3에 제시하였다. 앞선 압축기 용량변경 실험장치의

실험결과 노즐사이즈가 1.0mm인 이젝터는 성능이 낮게 나타남에 따라 증발기

용량증가 열회수 이젝터 냉동시스템의 실험장치에서 액상냉매를 재생기로 공급

하는 시스템에는 설치하지 않았다.

액상냉매를 재생기로 공급하는 실험장치의 실험조건으로는 재생기로 공급하는

냉매의 상태는 액체상태로 공급하도록 하였고, 실험장치에 충전한 냉매량은

3,000g이며, 증발기 입구 냉매의 온도를 5℃, 10℃, 15℃ 및 20℃로 변화시켜 실

험을 진행하였으며, 이때 증발기에서 열교환되는 부하측 온도는 10℃, 15℃, 2

0℃ 및 25℃로 하여 실험을 진행하였다. 또한, 증발기로 흐르는 냉매 유량을 기

준으로 이젝터의 모티브로 흐르는 냉매의 유량비를 10%, 20% 및 30%로 변화

시켜 실험을 진행하였으며, 액상냉매를 재생기로 공급하는 실험장치의 실험조건

하에서의 열원온도는 80℃로 고정시켜 모든 실험을 진행하였으며, 자세한 실험

조건은 Table 3.4에 나타내었다
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Fig. 3.4 Schematic diagram of a system that supplies liquid refrigerant

to the generator.

Fig. 3.5 Picture of a system that supplies liquid refrigerant to the

generator.
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Compressor(W) 746

Evaporator(kW) 3.86

Condenser(kW) 4.55

Expansion valve type Manual

Generator

(Waste heat temperature)(kW)
11.6(80℃)

Refrigeration R-134a

Ejector nozzle size(mm) 1.8, 3.6, 5.4

Table 3.3 Specifications for the system supply of liquid refrigerant to

the generator.
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Ejector
nozzle
size
(mm)

Evaporator
inlet

temperature
(℃)

Load
water
temp.
(℃)

Flow
rate
ratio
(%)

Motive
refrigerant
state

Cooling
water
temp.
(℃)

Heat
source
temp.
(℃)

1.8

5 10
10

Liquid

(3,000g) 35 80

20
30

10 15
10
20
30

15 20
10
20
30

20 25
10
20
30

3.6

5 10
10
20
30

10 15
10
20
30

15 20
10
20
30

20 25
10
20
30

5.4

5 10
10
20
30

10 15
10
20
30

15 20
10
20
30

20 25
10
20
30

Table. 3.4 Test conditions for the system supplies liquid refrigerant to

the generator.
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3.2.2 기상냉매를 재생기로 공급하는 시스템

증발기 용량증가 실험장치에서 기상냉매를 재생기로 공급하는 시스템의 개략

도는 Fig. 3.6과 같으며, 기상냉매를 재생기로 공급하는 시스템의 사양은 액상냉

매로 공급하는 시스템의 사양과 동일하다. 다만, 기상냉매를 재생기로 공급하는

시스템과 액상냉매를 재생기로 공급하는 시스템의 차이는 Fig. 3.7과 같이 수액

기에서 연결되는 배관이 변경되게 된다.

Figure 3.7은 열회수 이젝터 냉동시스템에서 재생기와 증발기로 흐르는 냉매

분배를 위해 설치한 수액기의 개략도이며, 수액기의 사양은 지름 110mm인 원

통 형태로 하였으며, 높이는 300mm이며 열회수 이젝터 냉동시스템과 연결될

배관의 사이즈는 9.52mm로 설계하여 설치하였고, 수액기의 용량은 2.85Liter이

다.

수액기의 역할은 재생기와 증발기로 흐르는 냉매의 분배와 재생기로에 공급되

는 냉매의 상태변화실험을 위해서 설치하였고, 액상냉매를 재생기로 공급하는

시스템의 냉매의 흐름은 Fig. 3.7의 왼쪽과 같이 응축기에서 토출된 냉매는 수

액기의 상단으로 들어와 하단으로 재생기로 냉매가 흐르며, 기상냉매를 재생기

로 공급하는 냉매의 흐름은 오른쪽과 같이 응축기에서 토출된 냉매는 수액기의

하단으로 들어와 상단에서 재생기로 공급하는 흐름순서를 갖는다.

기상냉매를 재생기로 공급하는 실험장치의 실험조건으로는 재생기로 공급하는

냉매의 상태는 기체상태로 공급하도록 하였고, 실험장치에 충전한 냉매량은

1,500g이며, 증발기 입구 냉매의 온도를 5℃, 10℃, 15℃ 및 20℃로 변화시켜 실

험을 진행하였으며, 이때 증발기에서 열교환되는 부하측 온도는 10℃, 15℃, 2

0℃ 및 25℃로 하여 실험을 진행하였다.

그리고 증발기로 흐르는 냉매유량을 기준으로 이젝터의 모티브로 흐르는 냉매

의 유량비를 10%, 20% 및 30%로 변화시켜 실험을 진행하였으며, 기상냉매를

재생기로 공급하는 실험장치의 실험조건에서의 열원 온도는 80℃로 고정시켜

모든 실험을 진행하였으며, 자세한 실험조건은 Table 3.5에 나타내었다
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Fig. 3.6 Schematic diagram of system that supplies vapor refrigerant to

the generator.

Fig. 3.7 Schematic diagram of receiver tank and refrigerant flow

chart.
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Ejector
nozzle
size
(mm)

Evaporator
inlet

temperature
(℃)

Load
water
temp.
(℃)

Flow
rate
ratio
(%)

Motive
refrigerant
state

Cooling
water
temp.
(℃)

Heat
source
temp.
(℃)

1.8

5 10
10

Vapor

(1,500g)
35 80

20
30

10 15
10
20
30

15 20
10
20
30

20 25
10
20
30

3.6

5 10
10
20
30

10 15
10
20
30

15 20
10
20
30

20 25
10
20
30

5.4

5 10
10
20
30

10 15
10
20
30

15 20
10
20
30

20 25
10
20
30

Table 3.5 Test conditions for the system supplies vapor refrigerant to

the generator.
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3.3 운전환경 및 측정방법

본 연구에서 측정해야 하는 유량은 열회수 이젝터 냉동시스템 내부에 흐르는

냉매유량과 열회수 이젝터 냉동시스템의 운전환경을 제어하기 위해 열교환기로

공급하는 물의 유량으로 나눌 수 있다.

열회수 이젝터 냉동시스템 내의 냉매유량은 이젝터 모티브와 증발기에 질량유

량계(Mass Flow Meter)를 설치하여 냉매의 유량을 측정하였고, 운전환경을 제

어하기 위한 재생기로 공급하는 열원 온도, 증발기로 공급하는 부하 온도 및 응

축기에 공급하는 냉각수의 유량은 물용 질량유량계를 설치하여 측정하였다.

또한, 열회수 이젝터 냉동시스템의 운전환경을 제어하기 위한 설비로는 재생

기에 열원 온도를 조절하기 위한 항온조, 증발기의 부하 온도를 조절하기 위한

항온조 및 응축기의 냉각수를 공급할 수 있는 칠러(Chiller)로 구분된다. 먼저,

재생기의 열원 온도를 공급하는 항온조는 1,000Liter 용량의 수조에 6kW급의

전기히터를 설치하여 열원 온도를 최대 90℃까지 상승시킬 수 있도록 하였고,

증발기에 설치한 항온조는 100Liter용량의 수조에 2.8kW급의 전기히터를 설치

하여 부하 온도를 조절하였다. 그리고 열회수 이젝터 냉동시스템의 응축기에 공

급하는 냉각수의 온도를 유지하기 위해서 3.7kW급의 Chiller를 설치하여 응축기

에 공급하는 냉각수 온도를 조절할 수 있도록 하였다.

그리고 이젝터 냉동시스템의 운전조건에 따른 압력변화를 측정하기 위하여 이

젝터 모티브, 이젝터 흡입 및 토출 배관에 압력센서를 설치하여 운전조건에 따

른 냉매의 압력변화를 측정하였고, 이젝터에서 토출되는 압력에 따른 압축기 입

구 압력변화를 살펴보기 위해서 압축기 입구에 압력센서를 부착하여 압축기 흡

입 압력을 측정하였다. 그리고 응축기와 증발기의 냉매 압력센서를 부착하여 실

험조건 변화에 따른 열회수 이젝터 냉동시스템의 응축기 및 증발기의 냉매 압

력을 측정하였다.

열회수 이젝터 냉동시스템에는 총 7군데의 압력센서를 부착하였으며, 열회수

이젝터 냉동시스템의 운전환경에 따른 주요부품의 냉매의 압력 및 시스템의 압

력을 측정하여 기록하였다
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그리고 열회수 이젝터 냉동시스템의 온도변화를 측정하기 위해서 T-type 열

전대(Thermocouple)를 사용하였고, 온도측정 위치는 재생기에서 공급하는 열원

입·출구, 증발기로 공급하는 부하 입·출구, 응축기로 공급하는 냉각수 입·출구,

압축기 입·출구 및 이젝터의 모티브와 이젝터 토출측에 온도센서를 부착하였다.

열회수 이젝터 냉동시스템의 실험조건에서에서 변화되는 압축기의 소비전력은

전력량 변환기(Watt transducer)를 이용하여 측정하였고, 앞에서 언급한 각종

센서의 사양은 Table 3.6과 같으며, 본 연구를 위하여 사용된 열회수 이젝터 냉

동시스템의 실험조건에서의 측정된 데이터는 시스템의 운용소프트웨어

(MX-100)를 통하여 취득하여 컴퓨터에 저장하였으며, 취득되는 데이터는 실시

간으로 컴퓨터 모니터에서 볼 수 있도록 하였다.

열회수 이젝터 냉동시스템의 측정된 데이터의 흐름도는 Fig. 3.8부터 Fig.

3.10에 나타내었으며, Fig. 3.8은 이젝터 냉동시스템의 실험 조건에서의 주요부

위의 온도 및 압력 측정에 대한 자료취득 방법으로써 이젝터 냉동시스템의 온

도 및 압력 측정은 8군데에서 측정하였으며, Fig. 3.9는 이젝터 냉동시스템의 운

전 환경조건 및 이젝터 냉동시스템의 성능 도출을 위한 열원온도와 냉각수의

온도를 측정하기 위해 설치한 온도센서 부착위치를 나타낸 것이고, Fig. 3.10은

열회수 이젝터 냉동시스템에서 증발기와 모티브로 흐르는 냉매 및 물의 유량을

측정을 위한 유량계 및 압축기에서 소비되는 동력의 측정을 위해 설치한 계측

기의 부착위치를 나타낸 것이다.
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Sensor Specification

Temperature

Type T-type

Rang -200∼400℃

Accuracy ±2%FS

Pressure
Range 0∼3.5Mpa

Accuracy ±0.13% of reading

Refrigerant mass
flow rate

Fluid Refrigerant

Nominal flow rate 50kg/min

Accuracy ±0.02%FS

Refrigerant mass
flow rate

Fluid Refrigerant

Nominal flow rate 50kg/min

Accuracy ±0.014%FS

Water flow rate
Range 3∼25LPM

Accuracy ±1%FS

Watt transducer
Range 100∼2,000W

Accuracy ±0.13% of reading

Table 3.6 Specifications of measurement device.
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System temperature and pressure measurement(Refrigerant)

Cond.

outlet

Receiver

Tank

outlet

Generator

inlet

Ejector

motive

Ejector

discharge

Eva.

inlet

Eva.

outlet

Comp.

inlet

T-type thermocouple

Data acquisition system(MX-100)

Personal computer

Fig. 3.8 Data aquisition of the refrigerant side temperature and pressure.

System temperature measurement(Water)

Generator

inlet

Generator

outlet

Evaporator

inlet

Evaporator

outlet

Condenser

inlet

Condenser

outlet

T-type thermocouple

Data acquisition system(MX-100)

Personal computer

Fig. 3.9 Data aquisition of the water side temperature.
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System stream flow System power consumption

Refrigerant

side

Generator

side

Water

side
Compressor

Mass flow

meter

(Refrigerant)

Mass flow

meter

(Water)

Data acquisition system

(Watt transducer)

Data acquisition system (MX-100)

Personal computer

Fig. 3.10 Power and mass flow rate measurement.
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4. 열회수 이젝터 냉동시스템의 성능실험

4.1 압축기 용량변경 시스템의 운전 및 성능특성

4.1.1 압축기 용량변경 시스템의 운전특성

열회수 이젝터 냉동시스템에서 압축기 용량변경 시스템의 실험장치를 이용하

여 도출된 운전특성에서 증발기 입구 냉매온도와 이젝터의 노즐 사이즈에 따른

응축기에서 토출되는 냉매온도와 재생기로 들어가는 냉매의 온도 변화는 Fig.

4.1과 같으며, 응축기에 공급되는 냉각수 온도가 35℃로 일정함에 따라서 응축

기에서 토출되는 냉매의 온도는 일정하며, 재생기로 유입되는 냉매의 온도는 증

발기 입구냉매 온도가 증가할수록 재생기로 유입되는 냉매 온도도 상승한다는

것을 알 수 있다.

그리고 이젝터 노즐 사이즈에 따른 재생기로 유입되는 냉매 온도는 이젝터 노

즐 사이즈가 1.0mm인 이젝터가 가장 높게 나타났고, 이러한 현상이 나타나는

이유는 노즐 사이즈가 작을수록 유량조절밸브의 개도가 증가하여 다른 노즐들

에 비해 유량조절밸브에서 냉매의 압력강하가 작기 때문이라고 판단된다.

압축기 용량변경 열회수 이젝터 냉동시스템에서 증발기 입구 냉매 온도와 이

젝터 노즐 사이즈의 변화에 따른 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 온도를 Fig.

4.2에 나타내었다. 이젝터 노즐 사이즈에 따른 이젝터 모티브의 냉매 온도변화

는 증발기 입구 냉매 온도가 증가할수록 이젝터 모티브로 흐르는 냉매 온도 증

가하지만, 노즐 사이즈가 1.0mm인 이젝터의 경우는 증발기 입구 냉매 온도가

증가하더라도 이젝터 모티브의 냉매 온도는 약 60℃로 냉매의 온도가 일정하였

다. 이러한 현상이 나타나는 이유는 이젝터 모티브로 흐르는 냉매유량이

0.5g/sec로 다른 노즐들에 비해 냉매의 유량이 작기 때문이라 판단된다.

그러나 이젝터 노즐이 1.8mm, 3.6mm 및 5.4mm인 이젝터는 증발기 입구 냉

매온도가 증가할수록 모티브로 흐르는 냉매유량이 증가하여 이젝터 모티브의

냉매온도도 같이 상승하는 것으로 나타났다.
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압축기 용량변경 시스템에서 열회수 이젝터 냉동시스템의 증발기 입구 온도에

따른 이젝터에서 토출되는 냉매 온도와 유량의 변화를 Fig. 4.3에 나타내었다.

Figure. 4.3에서 알 수 있듯이 노즐 사이즈가 가장 작은 1.0mm인 이젝터는 증발

기 입구 냉매온도보다 평균 2℃정도 높게 나타났고, 나머지 노즐은 증발기 입구

냉매의 온도보다 더 높게 나타난 것을 알 수 있다. 이젝터 중에서는 노즐사이즈

가 가장 큰 5.4mm인 이젝터가 이젝터에서 토출되는 온도가 가장 높게 나타났

으며, 증발기 입구냉매의 온도보다 평균 18℃ 높게 나타났다. 이는 이젝터 모티

브로 흐르는 냉매의 유량이 5.4mm가 가장 많기 때문이라 판단된다.

압축기 용량변경 시스템에서 증발기 입구 냉매온도에 따른 이젝터 노즐사이즈

에 따른 압축기로 흡입되는 냉매의 온도변화는 Fig. 4.4와 같으며, 이젝터 노즐

사이즈에 따른 압축기에서 흡입되는 냉매의 온도는 노즐 사이즈가 가장 작은

1.0mm인 이젝터가 가장 낮게 나타났으며, 노즐 사이즈가 5.4mm인 이젝터가 가

장 높게 나타났다. 증발기 입구 냉매온도에 따른 이젝터 노즐사이즈에 따른 압

축기로 흡입되는 냉매의 온도변화에서 1.0mm인 이젝터를 제외한 모든 이젝터

에서 증발기 입구 냉매온도보다 높게 나타났다. 실험결과에서 이젝터에서 토출

되는 냉매의 온도에 의해서 압축기에서 흡입되는 냉매의 온도는 영향을 받으며,

냉매의 온도가 상승될수록 압축기에서 소비되는 동력은 작아질 것으로 판단된

다.

압축기 용량변경 시스템의 실험에서 재생기 입구로 흐르는 냉매의 압력과 유

량변화를 Fig. 4.5에 나타내었고, 재생기로 들어오는 냉매의 입구 압력은 노즐

사이즈가 가장 작은 1.0mm인 이젝터가 가장 높은 압력을 보였으며, 노즐 사

이즈가 1.8mm, 3.6mm, 5.4mm인 이젝터는 1.0mm이젝터 보다 낮은 압력을 보였

다. 이러한 현상이 발생하는 원인은 재생기 입구에 재생기로 흐르는 냉매 유량

을 조절하기 위해 설치한 유량조절밸브에서 노즐 사이즈가 1.0mm인 이젝터는

재생기로 흐르는 냉매의 유량이 0.5g/sec로 가장 작게 흐름에 따라 유량조절밸

브에서 개도가 다른 노즐들에 비해 더 열려 있는 상태로 운전되어 밸브에서 압

력강하가 다른 노즐들에 비해 덜 발생하기 때문이라 판단되고, 나머지 1.8mm,

3.6mm 및 5.4mm인 이젝터는 유량조절밸브를 통과하는 냉매유량이 충분하여 압

력강하가 더 크게 발생하여 냉매의 압력이 낮게 나타난 것으로 판단된다.
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재생기로 흐른 냉매는 재생기에서 열원과 열교환되어 이젝터의 모티브로 흐르

며 증발기 입구 냉매온도에 따른 이젝터 모티브의 냉매의 압력과 열원온도를

Fig. 4.6에 나타내었으며, 그래프에서 알 수 있듯이 실험 조건에서 재생기로 공

급되는 열원 온도는 일정한 상태에서 공급되었으며, 이때 이젝터 모티브로 흐르

는 냉매의 압력은 노즐 사이즈가 가장 작은 1.0mm인 이젝터는 실험조건에서

가장 높은 압력을 보이고 있고, 이런 현상이 나타난 이유는 1.0mm인 이젝터는

재생기 입구로 들어온 압력이 높은 상태로 들어왔으며, 냉매의 유량도 작아서

나타난 현상이라 판단된다. 반면, 노즐 사이즈가 1.8mm, 3.6mm 및 5.4mm인 이

젝터는 증발기 입구 냉매온도가 상승함에 따라 이젝터 모티브 압력도 증가하여

시스템의 운전이 안정적으로 운전을 하는 것을 확인할 수 있다.

증발기 입구 냉매온도를 변화시켜 이젝터 노즐 사이즈에 따른 모티브로 흐르

는 냉매 압력 변화 실험결과 노즐 사이즈가 1.0mm인 이젝터는 냉매의 흐름과

시스템의 운전이 불안정하였으며, 노즐사이즈가 1.8mm, 3.6mm 및 5.4mm인 이

젝터는 냉매의 흐름과 시스템의 운전이 안정적으로 운전된다는 것을 확인할 수

있다.

압축기 용량변경 시스템에서 증발기 입구냉매 온도와 이젝터 노즐 사이즈에

따른 이젝터에서 토출되는 냉매 압력과 증발기 입구 냉매 압력변화를 Fig. 4.7

에 나타냈으며, 시스템의 증발기 입구 냉매온도가 증가할수록 이젝터 노즐 사이

즈와 상관없이 이젝터에서 토출되는 냉매의 압력도 증가하는 것으로 나타났지

만, 노즐 사이즈가 가장 작은 1.0mm인 이젝터는 증발기의 입구냉매 압력보다

낮게 나타났다. 이러한 현상이 나타나는 원인은 노즐 사이즈가 1.0mm인 이젝터

는 모티브로 들어온 냉매가 1.0mm 노즐을 거치면서 압력강하가 발생하였고 이

젝터 디퓨져를 거쳐도 압력보상이 일어나지 않았기 때문이라 판단되며, 1.0mm

인 이젝터를 제외한 다른 이젝터는 증발기 입구 냉매의 압력보다 높은 상태에

서 토출되는 것을 확인할 수 있다.

압축기 용량변경 시스템에서 증발기 입구 냉매온도에 따른 증발기 입구 압력

과 압축기 입구 압력변화를 Fig. 4.8에 나타내었으며, Fig. 4.8에서 알 수 있듯이

노즐 사이즈가 1.0mm인 이젝터를 제외한 다른 이젝터는 증발기 입구압력보다

압축기 입구압력이 더 높은 상태로 압축기로 흡입된다는 것을 알 수 있다.
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Fig. 4.3 Variation of ejector discharge temperature and flow rate by an

ejector.
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Fig. 4.5 Variation of generator inlet pressure and flow rate by an

ejector.
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Fig. 4.6 Variation of Ejector motive pressure and heat source
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Fig. 4.7 Variation of evaporator inlet pressure and ejector discharge

pressure by an ejector.
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4.1.2 압축기 용량변경 시스템의 성능특성

압축기 용량변경 시스템에서 이젝터 노즐 사이즈와 증발기 입구 냉매온도에

따른 이젝터 모티브로 흐르는 냉매 유량과 증발기로 흐르는 유량변화를 Fig.

4.9에 나타내었다.

이젝터 노즐 사이즈에 따른 모티브로 흐르는 냉매의 유량은 이젝터 노즐 사이

즈가 커질수록 증가하는 것을 확인할 수 있으며, 열회수 이젝터 냉동시스템의

증발기 입구 냉매온도가 증가할수록 이젝터 모티브의 냉매유량도 증가하는 것

을 확인할 수 있다. 이러한 현상이 나타나는 이유는 열회수 이젝터 냉동시스템

의 증발기 입구 냉매온도가 증가할수록 증발기에 설치한 팽창밸브의 개도가 증

가하여 증발기로 흐르는 냉매의 유량이 증가하는 것으로 보이고, 열회수 이젝터

냉동시스템 내에 냉매유량이 증가함에 따라서 이젝터의 모티브로 흐르는 냉매

유량도 증가하는 것으로 판단된다.

압축기 용량변경 시스템에서 이젝터 노즐 사이즈와 증발기 입구 냉매온도에

따른 냉동능력변화는 Fig. 4.10과 같으며, 열회수 이젝터 냉동시스템의 증발기

입구 냉매온도가 증가할수록 모든 조건에서 냉동능력은 증가하는 것으로 나타

났으나, 노즐 사이즈가 1.0mm인 이젝터를 설치한 시스템의 냉동능력이 가장 낮

게 나타났고, 증발기 입구 냉매온도가 상승하더라도 냉동능력의 증가율은 크지

않았다.

이젝터 노즐 사이즈에 따른 냉동능력은 증발기 입구 냉매온도가 5℃에서는 노

즐 사이즈가 5.4mm인 이젝터가 냉동능력이 가장 높게 나타났으나, 증발기 입구

냉매온도가 증가할수록 노즐 사이즈가 3.6mm인 이젝터가 가장 높게 나타났고,

냉동능력의 증가율은 노즐 사이즈가 1.8mm인 이젝터가 최대 82%로 나타났다.

이젝터 노즐 사이즈와 증발기 입구 냉매온도에 따른 냉동능력의 증가율은 이

젝터의 노즐사이즈가 1.0mm는 20%, 1.8mm는 82%, 3.6mm는 50% 및 5.4mm는

11%로 나타남에 따라 이젝터 노즐 사이즈에 따른 냉동능력의 최적의 사이즈는

1.8mm와 3.6mm 사이에 존재한다는 것을 알 수 있다.

압축기 용량변경을 위한 시스템에서 이젝터 노즐 사이즈와 증발기 입구 냉매
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온도에 따른 소비동력변화를 Fig. 4.11에 나타내었다. 실험조건 하에서의 소비동

력은 증발기 입구 냉매온도가 상승됨에 따라 소비동력도 증가하는 것을 알 수

있으며, 소비동력이 증가하는 이유는 증발기 입구 냉매온도가 상승됨에 따라 시

스템 내에 흐르는 냉매의 유량이 증가하여 압축기로 흡입되는 냉매의 유량도

증가하기 때문이라 판단된다.

이젝터 노즐 사이즈에 따른 압축기 소비동력은 노즐 사이즈가 1.0mm인 이젝

터가 가장 낮게 나타났으며, 이런 현상이 나타나는 이유는 1.0mm인 이젝터를

설치한 시스템의 냉매의 유량이 다른 이젝터를 설치한 시스템의 냉매의 유량보

다 작기 때문이며, 이젝터 노즐 사이즈에 따른 압축기 소비동력의 증가율은 평

균 34.7%로 나타났고, 노즐 사이즈가 3.6mm인 이젝터의 증가율이 45%로 가장

크게 나타났다.

압축기 용량변경 시스템에서 이젝터 노즐 사이즈와 증발기 입구 냉매온도변화

에 따른 COP를 Fig. 4.12에 나타내었으며, 압축기 용량변경을 위한 시스템의

COP는 1.0mm인 이젝터를 설치한 시스템이 0.71로 가장 낮게 나타났고, 3.6mm

인 이젝터를 설치한 시스템이 1.8로 가장 높게 나타났다. 이러한 현상이 나타나

는 이유는 노즐 사이즈가 1.0mm인 이젝터를 설치한 시스템은 시스템에 설치한

이젝터의 노즐 사이즈가 너무 작아 이젝터에서 토출되는 냉매의 압력과 온도가

다른 노즐들에 비해 낮게 나타났고, 증발기와 재생기로 흐르는 냉매의 유량도

다른 노즐들에 비해 너무 작아 증발기에서 냉동능력은 감소하고 재생기에서도

충분한 열원을 공급받지 못해 이젝터의 효용성을 살리지 못했기 때문이라 판단

된다.

압축기 용량변경 시스템의 실험결과 노즐 사이즈가 커짐에 따라 COP는 증가

하는 것을 알 수 있었으나, 시스템의 운전조건과 이젝터 노즐 사이즈에 따른 시

스템 분석결과 노즐 사이즈가 3.6mm인 이젝터가 가장 안정적인 운전이 가능하

였고 성능도 운전조건과 관계없이 가장 높게 나타났다.
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Fig. 4.9 Variation of refrigerant flow rate of ejector motive and

evaporator by an ejector.
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Fig. 4.10 Variation of cooling capacity by an ejector.
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Fig. 4.11 Variation of compressor power consumption by an ejector.
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Fig. 4.12 Variation of COP by an ejector.
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4.2 증발기 용량증가 시스템의 운전 및 성능특성

4.2.1 액상냉매를 재생기로 공급하는 시스템의 운전 및 성능특성

4.2.1.1 액상냉매를 재생기로 공급하는 시스템의 운전특성

열회수 이젝터를 적용한 냉동시스템에서 증발기 용량증가 시스템의 운전특성

을 파악하기 위해 액체상태의 냉매를 재생기로 공급하여 시스템의 운전특성에

관한 연구를 진행하였다. 실험장치의 운전은 수액기에서 토출되어진 냉매의 상

태를 액체 상태로 재생기로 공급하였으며, 이젝터 모티브로 흐르는 냉매 유량비

에 따른 운전특성을 파악하기 위해서 증발기로 흐르는 냉매유량을 기준으로 이

젝터 모티브로 흐르는 냉매유량을 결정하여 유량비에 따른 실험도 진행하였다.

Figure 4.13은 실험조건의 유량비와 실험장치 운전시의 유량비의 오차율을

나타낸 것으로써 실험조건과 실험시의 유량비 오차율은 최대 0.3%를 넘지 않은

상태에서 실험을 진행하였다.

액상냉매를 재생기로 공급하는 시스템에서 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노

즐 사이즈 및 유량비 변화에 따른 응축기 토출 냉매온도 변화를 Fig. 4.14에 나

타내었다. 액상냉매를 재생기로 공급하는 시스템의 증발기 입구 냉매온도가 5℃

구간에서는 노즐 사이즈가 1.8mm인 이젝터와 3.6mm인 이젝터는 응축기에서 토

출되는 온도가 약 38℃ 동일한 온도분포를 보였으나, 노즐 사이즈가 5.4mm인

이젝터는 40℃로 다른 2개의 이젝터에 비해 조금 높은 온도를 보이고 있으며,

증발기 입구 냉매온도가 5℃ 이후에는 1.8mm인 인젝터와 3.6mm인 이젝터 모두

응축기에서 토출되는 냉매의 온도가 상승하는 것을 나타났다. 이러한 현상이 나

타나는 이유는 증발기 입구 냉매온도가 상승됨에 따라 시스템 내에 흐르는 냉

매의 유량도 같이 증가하기 때문이라 판단된다.

그리고 냉매의 유량비 변화에 따른 응축기 토출온도는 이젝터의 노즐 사이즈

와 상관없이 이젝터 모티브로 흐르는 유량비가 증가할수록 응축기에서 토출되

는 온도도 상승하는 것으로 나타났다. 이러한 현상이 나타나는 이유는 유량비가
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증가할수록 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량이 증가하여 재생기를 거치는

냉매가 재생기에서 열량을 더 공급받기 때문이라 판단된다.

이젝터 노즐 중에서는 노즐 사이즈가 5.4mm인 이젝터를 설치한 실험이 응축

기에서 토출되는 냉매의 온도가 가장 높게 나타났고, 이런 결과가 나타나는 이

유는 실험조건에서 이젝터의 노즐 사이즈에 따른 유량비는 동일하지만 증발기

로 흐르는 냉매의 유량이 5.4mm인 이젝터가 가장 많이 흐름에 따라 이젝터 모

티브로 흐르는 냉매의 유량이 증가하여 나타난 현상으로 판단된다.

그리고 액상냉매를 재생기로 공급하는 시스템의 증발기 입구 냉매온도와 이젝

터 노즐사이즈 및 유량비에 따른 수액기에서 토출되는 냉매 온도변화는 Fig.

4.15와 같으며, 수액기에서 토출되는 냉매의 온도는 노즐 사이즈가 5.4mm인 이

젝터를 설치한 시스템이 가장 높게 나타났다. 수액기에서 증발기와 재생기로 흐

르는 냉매의 온도는 증발기 입구 냉매온도 5℃와 유량비 10% 조건에서 노즐 사

이즈가 1.8mm인 이젝터는 25.7℃, 3.6mm인 이젝터는 26.1℃ 및 5.4mm인 이젝

터는 27.9℃로 나타났고 이젝터 노즐 사이즈와 관계없이 비슷한 온도를 보였다.

증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 재생기 입구온

도 변화를 Fig. 4.16에 나타냈으며, Fig. 4.16에서 알 수 있듯이 증발기 입구 냉

매온도와 유량비가 증가할수록 재생기로 들어가는 냉매의 온도는 증가하지만,

이젝터 노즐 사이즈에 따른 재생기 입구의 냉매온도는 노즐 사이즈가 1.8mm인

이젝터가 가장 낮게 나타났고, 3.6mm와 5.4mm는 재생기로 들어가는 냉매온도

가 동일한 온도를 보였다. 이런 현상이 나타나는 이유는 노즐 사이즈가 3.6mm

인 이제터와 5.4mm인 이젝터는 증발기로 흐르는 냉매의 유량이 비슷하지만,

1.8mm인 이젝터는 다른 2개의 이젝터에 비해 증발기로 흐르는 유량이 작아짐

에 따라 실험조건에서 유량비를 동일하게 유지하기 위해 1.8mm인 이젝터는 유

량조절밸브의 개도가 다른 2개의 이젝터에 비해 작아지게 되며, 이로 인하여 유

량조절밸브에서 압력강하가 다른 2개의 노즐에 비해 크게 발생됨에 따라 나타

난 현상이라 판단된다.

그리고 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 이젝터

모티브의 냉매 온도변화를 Fig. 4.17에 나타내었다. 이젝터 노즐 사이즈가

1.8mm, 3.6mm 및 5.4mm의 3가지 이젝터의 이젝터 모티브로 흐르는 냉매 온도
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변화에서 각각의 이젝터 노즐 사이즈에 따른 모티브로 흐르는 냉매의 유량비는

동일하지만, 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량은 노즐 사이즈 5.4mm인 이젝

터가 가장 많이 흘렀고 1.8mm인 이젝터가 가장 적게 흐름에 따라 이젝터 노즐

사이즈가 큰 순서대로 이젝터 모티브의 냉매온도가 높게 나타났으나, 3.6mm인

이젝터와 5.4mm인 이젝터는 모티브로 흐르는 냉매유량이 동일하여 냉매 온도

변화가 없었다.

그리고 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 이젝터

에서 토출되는 냉매온도를 Fig. 4.18에 나타내었으며, Fig. 4.18에서 알 수 있듯

이 증발기 입구 냉매온도가 5℃, 유량비 10%인 실험조건에서 노즐 사이즈가 가

장 작은 1.8mm인 이젝터의 토출 냉매온도는 17.23℃이고 유량비가 30%일 때는

24.13℃로 나타났으며, 유량비가 증가할수록 이젝터에서 토출되는 냉매온도는

상승한다는 것을 알 수 있다. 또한, 이젝터의 노즐 사이즈에 따른 이젝터 토출

온도는 노즐 사이즈가 가장 작은 1.8mm인 이젝터는 이젝터 모티브로 흐르는

냉매의 유량이 다른 2개의 이젝터에 비해 적게 흐르기 때문에 이젝터에서 토출

되는 냉매온도는 가장 낮게 나타났고, 3.6mm인 이젝터와 5.4mm인 이젝터는 이

젝터의 모티브로 흐르는 유량이 거의 동일함에 따라서 이젝터에서 토출되는 냉

매온도도 동일한 온도를 보였다.

그리고 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 압축기

로 유입되는 냉매의 온도변화는 Fig. 4.19와 같으며, Fig. 4.19에서 알 수 있듯이

증발기 입구 냉매온도 5℃와 유량비 10%인 실험조건에서 노즐 사이즈가 1.8mm

인 이젝터의 압축기로 흡입되는 냉매 온도는 15.4℃로 나타났고, 유량비가 30%

인 조건에서는 21.6℃로 나타남에 따라 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량이

증가함에 따라 압축기로 흡입되는 냉매의 온도도 증가하는 것을 알 수 있다.

이젝터 노즐 사이즈에 따른 압축기로 흡입되는 온도는 증발기 입구 냉매온도

가 5℃, 유량비 10%인 실험조건 하에서는 노즐 사이즈가 1.8mm인 이젝터는

15.4℃로 나타났고, 3.6mm인 이젝터는 17.7℃, 5.4mm인 이젝터는 16.7℃로 나타

남에 따라 노즐 사이즈가 3.6mm인 이젝터가 가장 높게 나타났고, 유량비에 따

른 이젝터 노즐 사이즈별 온도 상승률은 증발기 입구 냉매온도 5℃에서 1.8mm

인 이젝터가 39.9%로 가장 낮게 나타났고, 3.6mm인 이젝터와 5.4mm인 이젝터
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는 각각 61.1%와 63.2%로 나타나 동일한 상승률을 보였다.

그리고 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 응축기

에서 토출되는 냉매의 압력변화를 Fig. 4.20에 나타내었다. 그래프에서 알 수 있

듯이 증발기 입구 냉매온도가 상승할수록 응축기에서 토출되는 압력도 상승하

는 것으로 나타났으며, 이젝터 중에서는 노즐 사이즈가 5.4mm인 이젝터가 응축

기에서 토출되는 압력이 가장 높게 나타났으며, 증발기 입구 냉매의 온도가 동

일한 조건에서 응축기에서 토출되는 압력변화는 유량비가 증가하더라도 응축기

에서 토출되는 압력의 상승은 미미한 것으로 나타났다.

증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 재생기 입구

냉매 압력변화를 Fig. 4.21에 나타내었다. 재생기로 들어가는 냉매의 압력은 재

생기로 공급되는 냉매의 유량비를 조절하기 위해서 설치한 유량조절밸브에 의

해서 좌우되며 증발기로 흐르는 냉매의 유량이 작을수록 유량조절밸브의 개도

는 더 작아짐에 따라 재생기로 들어가는 냉매의 압력강하가 크게 발생된다.

이러한 이유로 인해서 이젝터 중에서는 증발기로 흐르는 냉매유량이 가장 작

게 흐르는 1.8mm인 이젝터가 재생기로 들어가는 압력이 가장 낮게 나타났고,

유량비가 증가할수록 유량조절밸브 개도가 증가하여 재생기로 들어가는 냉매

압력이 상승하게 되는 것을 알 수 있었고, 증발기 입구 냉매온도 5℃에서 재생

기 입구 냉매의 압력은 노즐 사이즈가 1.8mm인 이젝터가 0.26MPa로 나타났고,

3.6mm인 이젝터는 0.27MPa, 5.4mm인 이젝터는 0.27MPa로 나타났으며, 동일한

이젝터를 설치한 실험장치에서 증발기 입구 냉매온도를 5℃에서 유량비가 증가

함에 따라 압력 상승률은 최대 13%로 나타났다.

재생기에서 열원을 공급받은 냉매는 이젝터의 모티브로 흐르게 되며, 증발기

입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 이젝터 모티브의 냉매

압력변화를 Fig. 4.22에 나타내었다. 증발기 입구 냉매온도에 따른 이젝터 모티

브의 냉매압력은 증발기 입구온도 5℃에서 노즐 사이즈가 1.8mm인 이젝터는

0.35MPa로 나타났고, 3.6mm인 이젝터는 0.36MPa, 5.4mm인 이젝터는 0.36MPa

로 나타났으며, 동일한 이젝터를 설치한 시스템에서 증발기 입구온도 5℃에서

유량비가 증가함에 따른 이젝터 모티브의 냉매의 압력 상승률은 1.8mm인 이젝

터는 2.6%로 나타났고, 3.6mm인 이젝터는 7.5%, 5.4mm인 이젝터는 6.2%로 나
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타났다. 또한, 이젝터의 모티브의 냉매 압력은 재생기로 들어오는 냉매의 압력

보다 최소 17%에서 최대 30%까지 증가하였고, 이젝터 모티브의 냉매 압력이

상승하는 이유는 재생기에서 열원의 공급받았기 때문이라 판단된다.

재생기내에서 열원의 공급을 받은 냉매는 이젝터의 모티브로 흐르게 되며 증

발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 이젝터에서 토출

되는 냉매의 압력변화를 Fig. 3.36에 나타내었다. Fig. 4.23에서 알 수 있듯이 증

발기 입구 냉매온도가 상승할수록 이젝터에서 토출되는 냉매의 압력도 상승하

는 것을 알 수 있으며, 3가지 이젝터 모두 증발기 입구냉매의 압력보다는 높게

나타났다.

이젝터의 노즐 사이즈와 유량비에 따른 이젝터에서 토출되는 냉매의 압력은

증발기 입구온도 5℃와 유량비 10% 기준에서 1.8mm인 이젝터는 0.35MPa로 나

타났고, 3.6mm인 이젝터는 0.36MPa, 5.4mm인 이젝터는 0.36MPa로 나타났으며,

이젝터에서 토출되는 냉매의 압력은 이젝터 노즐 사이즈와 유량비가 증가할수

록 토출되는 압력은 증가한다는 것을 알 수 있다. 각각의 노즐 사이즈에 따른

증발압력 기준으로 이젝터에서 토출되는 냉매의 압력 상승률은 1.8mm가 15%,

3.6mm는 24%, 5.4mm는 22%로 이젝터 노즐 사이즈가 3.6mm가 설치된 경우

압력 상승률이 가장 높게 나타났다.

다만, 이젝터 냉동시스템의 운전 조건인 증발기 입구 냉매온도가 상승함에 따

라서 증발압력과 이젝터 토출압력 차이는 작아지는 현상이 나타나고, 이러한 현

상이 나타나는 이유는 열회수 이젝터 냉동시스템의 증발기 입구 냉매온도가 증

가함에 따라 시스템에 흐르는 냉매 유량이 증가하게 되어, 저온 조건하에서는

이젝터에서 토출되는 압력은 이젝터 모티브의 압력에 영향 받고, 이젝터 냉동시

스템의 증발기 입구 냉매온도가 상승함에 따라 이젝터에서 토출되는 압력은 증

발기의 냉매의 압력에 더 영향을 받는다는 것을 알 수 있다.
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Fig. 4.14 Variation of condenser discharge pressure according to an

ejector and flow rate ratio.



- 92 -

20

25

30

35

20

25

30

35

5 10 15 20
20

25

30

35

 

Ejector nozzle size(mm) - 5.4mm

Ejector nozzle size(mm) - 1.8mm

Ejector nozzle size(mm) - 3.6mm

 

R
ec

ei
ve

r 
ta

nk
 d

is
ch

ar
ge

 te
m

pe
ra

tu
re

(o C
)

 Flow rate ratio(%) - 10
 Flow rate ratio(%) - 20
 Flow rate ratio(%) - 30

 

 

 

 

 

 

Evaporator inlet temperature(oC)
Fig. 4.15 Variation of receiver tank discharge temperature according to

an ejector and flow rate ratio.
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Fig. 4.16 Variation of generator inlet temperature according to an

ejector and flow rate ratio.
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Fig. 4.17 Variation of motive temperature according to an ejector and

flow rate ratio.
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Fig. 4.18 Variation of ejector discharge temperature according to an

ejector and flow rate ratio.
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Fig. 4.19 Variation of compressor inlet temperature according to an

ejector and flow rate ratio.
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Fig. 4.20 Variation of condenser pressure according to an ejector and

flow rate ratio.
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Fig. 4.21 Variation of generator inlet pressure according to an ejector

and flow ratio.
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Fig. 4.22 Variation of motive pressure according to an ejector and flow

rate ratio.
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Fig. 4.23 Variation of ejector discharge pressure according to an ejector

and flow rate ratio.
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4.2.1.2 액상냉매를 재생기로 공급하는 시스템의 성능특성

열회수 이젝터를 적용한 냉동시스템에서 증발기 용량증가 시스템의 성능특성

을 파악하기 위해 액체상태의 냉매를 재생기로 공급하여 시스템의 성능특성에

관한 연구를 진행하였다.

증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 증발기로 흐르

는 냉매의 유량변화는 Fig. 4.24와 같이 나타났으며, 실험조건에서 증발기로 흐

르는 냉매의 유량은 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈가 증가할수록

증발기로 흐르는 냉매유량은 증가하였다. 또한, 동일한 이젝터를 설치한 시스템

에서는 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량비가 증가할수록 증발기로 흐르는

냉매의 유량은 감소하는 경향을 보였다. 이러한 현상이 나타나는 이유는 실험장

치에 설치된 유량조절밸브에서 유량비가 증가함에 따라서 유량조절밸브의 개도

가 증가하게 되어 모티브로 흐르는 냉매의 유량이 증가하기 때문이라 판단된다.

증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 이젝터의 모티

브로 흐르는 냉매의 유량변화는 Fig. 4.25와 같이 나타났으며, 이젝터 모티브로

흐르는 냉매의 유량은 증발기 입구온도와 유량비가 동일한 상태에서는 이젝터

모티브로 흐르는 냉매의 유량도 동일하게 나타났으며, 이젝터 노즐 사이즈와 증

발기 입구 냉매의 온도가 동일한 조건에서는 유량비가 증가할수록 이젝터 모티

브로 흐르는 냉매의 유량이 증가하였다.

이젝터 모티브로 흐르는 냉매는 재생기에서 열원의 공급을 받아 냉매의 압력

과 온도가 상승하게 되며, Fig. 4.26은 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사

이즈 및 유량비에 따른 재생기의 공급열량변화를 나타낸 그래프이며, 이젝터의

모티브로 흐르는 냉매의 유량과 동일한 경향을 보이고 있고, 증발기 입구 냉매

온도 5℃와 유량비 10%에서 재생기에서 공급받는 열량은 1.8mm인 이젝터는

217.0W, 3.6mm인 이젝터는 262.7W, 5.4mm인 이젝터는 264.7W로 나타났다. 유

량비가 30%일 때 재생기에서 공급받는 열량의 상승률은 1.8mm인 이젝터가

291.0%, 3.6mm인 이젝터는 286.1%, 5.4mm인 이젝터는 279.2%로 이젝터 노즐

사이즈가 작은 순서대로 유량비가 증가함에 따라 재생기에서 공급받는 열량은

증가하는 것으로 나타났다.
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증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 냉동능력 변화

를 Fig. 4.27에 나타내었으며, 열회수 이젝터의 냉동능력은 증발기 입구 냉매온

도와 이젝터 노즐 사이즈가 증가할수록 냉동능력은 증가하였으나, 노즐 사이즈

가 3.6mm인 이젝터와 5.4mm인 이젝터의 냉동능력의 차이는 미비하였고, 이젝

터 모티브로 흐르는 냉매의 유량비가 증가할수록 냉동능력은 감소하는 것을 알

수 있다. 이런 현상이 나타나는 이유는 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량비

가 증가할수록 증발기로 흐르는 냉매의 유량을 감소하게 되어 나타난 현상으로

판단되며 이젝터 모티브로 흐르는 유량비에 따라서 열회수 이젝터 냉동시스템

의 냉동능력에 영향을 받는다는 것을 알 수 있다.

증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 소비동력 변화

를 Fig. 4.28에 나타내었으며, 실험결과 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사

이즈가 증가할수록 압축기에서 소비되는 소비동력은 증가하지만, 동일한 이젝터

를 설치하여 증발기 입구 냉매온도가 동일한 실험조건에서는 이젝터로 흐르는

냉매의 유량비가 증가하더라도 압축기에서 소비되는 동력의 상승률은 높지 않

게 나타났으며, 증발기 입구 냉매의 온도가 5℃, 유량비 10%에서 유량비를 30%

로 증가시키면 소비동력의 증가율은 1.8mm인 이젝터는 1.9%, 3.6mm인 이젝터

는 5.2%, 5.4mm인 이젝터는 6.0%로 나타났다. 이런 결과를 통해서 이젝터 모티

브로 흐르는 냉매의 유량이 압축기의 소비동력 상승에는 크게 영향을 끼치지

않는다는 것을 알 수 있다.

앞에서 제시한 실험결과를 통해 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈

및 유량비에 따른 열회수 이젝터 냉동시스템의 COP 변화를 Fig. 4.29에 나타내

었으며, 그래프에서 알 수 있듯이 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈

가 증가할수록 시스템의 COP는 상승하였고, 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유

량비가 증가할수록 COP는 감소하는 것으로 나타났다. 이젝터 노즐 사이즈에 따

른 COP는 증발기 입구 냉매온도 5℃, 유량비 10% 조건에서 노즐 사이즈가 가

장 작은 1.8mm인 이젝터의 COP는 1.64, 3.6mm인 이젝터의 COP는 1.99로 나타

남에 따라 3.6mm인 이젝터가 1.8mm인 이젝터보다 COP가 20% 높게 나타났으

며, 실험장치에 설치된 3가지의 이젝터 중에서는 3.6mm인 이젝터의 COP가 가

장 높게 나타났다. 이런 결과를 통해서 실험장치에 설치된 이젝터 중에서 최적
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의 노즐 사이즈는 3.6mm인 것을 알 수 있다.
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Fig. 4.24 Variation of evaporator refrigerant flow rate according to an

ejector and flow rate ratio.
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Fig. 4.25 Variation of motive refrigerant flow rate according to an

ejector and flow rate ratio.
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Fig. 4.26 Variation of generator capacity according to an ejector and

flow rate ratio.
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Fig. 4.27 Variation of cooling capacity according to an ejector and flow
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Fig. 4.28 Variation of compressor power consumption according to an

ejector and flow rate ratio.
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Fig. 4.29 Variation of COP according to an ejector and flow rate ratio.
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4.2.2 기상냉매를 재생기로 공급하는 시스템의 운전 및 성능특성

4.2.2.1 기상냉매를 재생기로 공급하는 시스템의 운전특성

열회수 이젝터를 적용한 냉동시스템에서 증발기 용량 증가 시스템의 운전특성

을 파악하기 위해 기체상태의 냉매를 재생기로 공급하여 시스템의 운전특성에

관한 연구를 진행하였다. 실험장치의 운전은 수액기에서 토출되어진 냉매의 상

태를 기체상태로 재생기로 공급하였으며, 이젝터 모티브로 흐르는 냉매 유량비

에 따른 운전특성을 파악하기 위해서 증발기로 흐르는 냉매유량을 기준으로 이

젝터 모티브로 흐르는 냉매유량을 결정하여 유량비에 따른 실험도 진행하였다.

냉매의 상태를 기체상태로 재생기로 공급하는 시스템의 실험조건은 냉매의 상

태를 액체상태로 재생기로 공급하는 실험 조건과 동일하게 진행하였다.

기체상태를 재생기로 공급하는 시스템의 실험조건에서 유량비와 실험시의 유

량비의 오차율을 Fig. 4.30에 나타내었고, 그래프에서 알 수 있듯이 실험조건과

실험시의 유량비 오차율은 최대 6%를 넘지 않는 상태에서 실험을 진행하였다.

수액기에서 기체상태를 재생기로 공급하는 시스템에서 증발기 입구 냉매온도

와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 재생기 입구 냉매 온도변화를 Fig.

4.31에 나타내었다. 그래프에서 알 수 있듯이 재생기로 공급되어진 냉매의 상태

가 기체상태로 인하여 증발기 입구 냉매온도와 유량비가 증가하더라도 재생기

입구로 흐르는 냉매의 온도 상승율은 크지 않았다. 이런 현상이 나타나는 이유

는 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량을 조절하기 위해 설치한 유량조절밸브

에 공급되는 냉매의 상태가 기체상태로 흐름에 따라 유량조절밸브의 개도를 작

게 하여도 유량조절밸브에서 압력강하가 크게 발생되지 않았기 때문이라 판단

된다.

Figure 4.32는 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른

이젝터 모티브의 냉매온도 변화를 나타낸 것으로써, 그래프에서 알 수 있듯이

이젝터 노즐 사이즈와 유량비가 동일한 실험조건에서 증발기 입구 냉매온도가

증가하더라도 이젝터 모티브로 흐르는 냉매온도는 변화가 없었으며, 증발기 입

구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈가 동일한 실험조건 하에서는 이젝터로 흐르
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는 냉매의 유량비가 증가할수록 이젝터 모티브의 냉매온도가 증가하는 것으로

나타났다.

앞선 연구에서 액체상태를 재생기로 공급하는 실험과 기체상태를 재생기로 공

급하는 실험에서 이젝터 모티브의 냉매온도를 비교하였을 때 액체상태를 재생

기로 공급하는 실험에서는 유량조절밸브에서 압력강하가 발생되어 이젝터 모티

브로 흐르는 냉매의 온도가 최대 65℃를 넘지 않았으나. 기체상태를 재생기로

공급하는 실험에서는 유량조절밸브에서 압력강하가 발생되지 않아 이젝터 모티

브로 흐르는 냉매의 온도는 최대 74℃까지 나타났다.

그리고 이젝터의 모티브로 흐르는 냉매는 이젝터 내부에서 증발기로부터 흡입

된 냉매와 혼합되어진 후 압축기로 흐르게 되며, Fig. 4.33은 증발기 입구 냉매

온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 이젝터에서 토출되어진 냉매의

온도를 나타낸 것이다. 그래프에서 알 수 있듯이 이젝터 노즐 사이즈와 유량비

가 동일한 실험조건에서는 증발기 입구 냉매온도가 증가함에 따라 이젝터에서

토출되어진 냉매의 온도는 감소하는 것으로 나타났으며, 이러한 현상이 나타나

는 이유는 증발기 입구 냉매온도가 상승됨에 따라 열회수 이젝터 냉동시스템에

서 증발기로 흐르는 냉매의 유량이 증가하여 이젝터의 영향을 덜 받기 때문이

라 판단된다.

그리고 이젝터 노즐 사이즈와 이젝터 모티브로 흐르는 유량비가 동일한 상태

에서의 실험조건에서는 유량비가 증가할수록 이젝터에서 토츨되는 냉매의 온도

도 상승하는 것으로 나타났으며, 냉매의 상태를 기체상태로 재생기로 공급하는

실험에서 이젝터에서 토출되는 냉매의 온도는 최소 30℃에서 최대 온도는 75℃

까지 나타났다. 이젝터에서 토출되는 냉매의 상태를 액체상태로 재생기로 공급

하는 시스템과 비교한 결과 냉매의 상태를 액체상태로 재생기로 공급하는 시스

템보다 최대 35℃ 이상 높은 것으로 나타났으며, 냉매의 상태를 기체상태로 재

생기로 공급하는 시스템은 이젝터에서 토출하는 냉매의 온도가 실험장치에 설

치한 압축기의 흡입온도 범위보다 높아서 압축기 소비동력은 증가할 것으로 판

단되어지며, 실험장치에 설치한 압축기의 흡입온도 사양은 –35℃ ～ 15℃ 의

압축기를 사용하였다.
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Fig. 4.31 Variation of generator inlet temperature according to an
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Fig. 4.32 Variation of motive temperature according to an ejector and
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Fig. 4.33 Variation of ejector discharge temperature according to an

ejector and flow rate ratio.
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4.2.2.2 기상냉매를 재생기로 공급하는 시스템의 성능특성

열회수 이젝터를 적용한 냉동시스템에서 증발기 용량 증가 시스템의 성능특성

을 파악하기 위해 기체상태의 냉매를 재생기로 공급하여 시스템의 성능특성에

관한 연구를 진행하였다.

증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 증발기로 흐르

는 냉매의 유량변화는 Fig. 4.34과 같이 나타났으며, 증발기로 흐르는 냉매유량

은 실험조건에서 이젝터 노즐 사이즈와 이젝터 모티브로 흐르는 유량비가 동일

한 실험에서는 증발기 입구 냉매온도가 증가할수록 증발기로 흐르는 냉매 유량

은 증가하였으며, 이젝터 노즐 사이즈와 증발기 입구 냉매온도가 동일한 실험에

서는 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량비 증가할수록 증발기로 흐르는 냉매

유량은 감소하는 것으로 나타났다. 그리고 이젝터 중에서는 노즐 사이즈가

3.6mm인 이젝터가 증발기로 흐르는 냉매의 유량이 가장 많게 나타났다.

증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른 이젝터 모티브

로 흐르는 냉매의 유량변화는 Fig. 4.35와 같이 나타났고, 그래프에서 알 수 있

듯이 이젝터 노즐 사이즈와 유량비가 동일한 실험에서는 증발기 입구 냉매온도

가 증가할수록 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량은 증가하였으며, 이젝터 노

즐 사이즈와 증발기 입구 냉매온도가 동일한 실험에서는 이젝터 모티브로 흐르

는 유량비가 증가할수록 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량이 증가하는 것을

알 수 있다.

Figure 4.36은 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른

재생기에서 냉매로 공급하는 열량을 나타낸 것으로써, 증발기 입구 냉매온도

5℃와 유량비 10%에서 1.8mm인 이젝터는 112.5W, 3.6mm인 이젝터는 120.5W,

5.4mm인 이젝터는 96.5W의 열량을 공급받았으며, 유량비가 30%일 때의 재생기

에서 공급받는 열량의 상승률은 1.8mm인 이젝터는 223.0%, 3.6mm인 이젝터는

237.8%, 5.4mm인 이젝터는 254.1%로 나타났다.

Figure 4.37은 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따른

열회수 이젝터를 적용한 냉동시스템의 냉동능력변화를 나타낸 것으로써, 이젝터

노즐 사이즈와 유량비가 동일한 실험에서는 증발기 입구 냉매온도가 상승할수
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록 시스템의 냉동능력도 상승하였으며, 이젝터 노즐 사이즈와 증발기 입구 냉매

온도가 동일한 실험에서는 유량비가 증가할수록 냉동능력은 감소하는 것으로

나타났고, 실험장치에 설치된 이젝터 중에서는 노즐 사이즈가 3.6mm인 이젝터

의 냉동능력이 가장 높게 나타났다.

열회수 이젝터 냉동시스템에서 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈

및 유량비에 따른 압축기에서 소비되는 동력변화를 Fig. 4.38에 나타내었다. 이

젝터 노즐 사이즈와 유량비가 동일한 실험조건에서는 증발기 입구 냉매온도가

증가할수록 압축기 소비동력도 증가하였으며, 이젝터 노즐 사이즈와 증발기 입

구 냉매온도가 동일한 실험조건에서는 유량비가 증가할수록 압축기의 소비동력

은 증가하였으나, 유량비 변화에 따른 압축기 소비동력의 상승률은 1.8mm인 이

젝터와와 5.4mm인 이젝터는 11%로 나타났으나, 3.6mm인 이젝터는 유량비의

증가에 따른 압축기 소비동력 상승률이 2.5%로 나타났다.

열회수 이젝터 냉동시스템의 재생기로 공급하는 냉매의 상태가 기체상태로 공

급하는 실험에서 증발기 입구 냉매온도와 이젝터 노즐 사이즈 및 유량비에 따

른 시스템의 COP 변화를 Fig. 4.39에 나타내었으며, 이젝터 노즐사이즈와 유량

비가 동일한 실험조건에서는 증발기 입구 냉매온도가 상승할수록 이젝터 노즐

사이즈와 관계없이 모든 시스템의 COP는 증가하였고, 이젝터 노즐사이즈와 증

발기 입구 냉매온도가 동일한 실험조건에서는 유량비가 증가할수록 COP는 감

소한다.

이젝터 중에서는 3.6mm인 이젝터의 COP가 가장 높게 나타났으며, 노즐 사이

즈 3.6mm를 설치하여 액체상태를 재생기로 공급한 시스템과 비교하였을 때 증

발온도 5℃, 유량비 10% 조건에서 기체상태를 재생기로 공급하는 시스템의

COP가 45.7% 낮게 나타났다.
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Fig. 4.34 Variation of evaporator refrigerant flow rate according to an

ejector and flow rate ratio.
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Fig. 4.35 Variation of motive refrigerant flow rate according to an

ejector and flow rate ratio.
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Fig. 4.36 Variation of generator capacity according to an ejector and

flow rate ratio.
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Fig. 4.38 Variation of compressor power consumption according to an

ejector and flow rate ratio.



- 123 -

0.5
1.0
1.5
2.0
2.5
3.0

0.5
1.0
1.5
2.0
2.5
3.0

5 10 15 20
0.5
1.0
1.5
2.0
2.5
3.0

Ejector nozzle size(mm) - 1.8

 

C
O

P
(-

)

Ejector nozzle size(mm) - 3.6

 Flow rate ratio(%) - 10
 Flow rate ratio(%) - 20
 Flow rate ratio(%) - 30

 

 

 

Ejector nozzle size(mm) - 5.4

 

 

 

Evaporator inlet temperature(oC)
Fig. 4.39 Variation of COP according to an ejector and flow rate ratio.
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5. 열회수 이젝터 냉동시스템의 성능평가

5.1 냉동탑차용 이젝터 냉동시스템의 설계

선행 연구를 통해 제안된 열회수 이젝터 냉동시스템의 실험결과를 기초로 하

여 냉동탑차용 열회수 이젝터 냉동시스템을 한국자동차연구원에서 설계하여 열

회수 이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템의 성능 비교실험을 진행하

였다.

Figure 5.1은 냉동탑차용 이젝터 냉동시스템의 개략도를 나타낸 것으로써, 냉

동기 요소부품은 실제 냉동탑차에 사용되는 부품을 기반으로 하였으며, 열회수

이젝터 및 재생기를 추가 설치하여 열회수 이젝터 냉동시스템을 완성하였다. 열

회수 이젝터 냉동시스템에 사용된 압축기는 Swash plate type에 6 Cylinder를

갖춘 147cc 용량의 자동차용 압축기를 사용하였고, 냉동탑차 내부에 설치된 증

발기는 Copper tube에 Aluminum fin이 설치된 1040(mm)×669(mm)×168(mm)

사이즈의 증발기를 설치하였으며, 냉동탑차 외부에 설치된 응축기의 형태는

Copper tube에 Aluminum fin이 설치된 1040(mm)×669(mm)×168(mm) 사이즈의

응축기를 설치하였다.

냉동탑차용 열회수 이젝터 냉동시스템에 설치된 이젝터의 노즐 사이즈는 선행

연구를 통한 실험한 결과에서 냉동시스템의 용량이 증가할수록 이젝터의 노즐

사이즈도 커져야 한다는 결과를 통해 냉동탑차용 열회수 이젝터 냉동시스템에

는 노즐 사이즈가 5.4mm인 이젝터를 설치하여 성능평가실험을 진행하였고, 재

생기의 역할을 담당하는 판형열교환기의 용량은 선행 연구에서 사용된 열회수

이젝터 냉동시스템보다 작은 1kW급을 설치하여 성능 비교실험을 진행하였다.

냉동탑차용 열회수 이젝터 냉동시스템에 사용된 냉매는 R-404A를 사용하였

으며, Fig. 5.2는 성능평가를 위해 설치된 실험장치의 사진이며, 사진에서 알 수

있듯이 열회수 이젝터 냉동시스템에서 응축기는 냉동탑차 외부에 설치되어 있

고 냉동탑차 내부에는 증발기 설치되어 있다.

그리고 열회수 이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템의 성능 비교시의
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운전 및 성능특성을 파악하기 위해 설치한 각종 센서들이 설치되어 있으며, 냉

동탑차용 열회수 이젝터 냉동시스템에서 사용된 요소부품의 상세 사양은 Table

5.1에 나타내었다.
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Fig. 5.1 Schematic diagram of the heat recovery ejector refrigeration

system for refrigerated truck.

Fig. 5.2 Photo of the heat recovery ejector refrigeration system for

refrigerated truck.
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Compressor

Type Swash plate

No. of Cylinder 6 Cylinder

Displacement 147cc

Evaporator

Coil Aluminum. fin & Copper tube

Size(mm) 1040*669*168

Fan motor DC 12V*3Amp, 2350rpm*2EA

Fan AL.250Φ, 5Blades*2EA

Condenser

Coil Aluminum. fin & Copper tube

Size(mm) 1090*470*258

Fan motor DC 12V*3.5Amp, 2350rpm*2EA

Fan AL.250Φ, 5Blades*2EA

Expansion valve type Manual

Generator
(Waste heat temperature)(kW) 1.04(85℃)

Refrigeration tank(Liter) 1.0

Refrigeration R-404A

Ejector nozzle size(mm) 5.4

Table 5.1 Heat recovery ejector refrigeration system specifications

for refrigerated truck.
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5.2 실험조건 및 실험방법

냉동탑차용 열회수 이젝터 냉동시스템을 통해 증기 압축식 냉동시스템과 열회

수 이젝터 냉동시스템의 성능평가를 진행하였다. 냉동탑차의 실험조건은 냉동탑

차용 고내온도 표준인, KS B 6359(수송용 기계식 냉동 유닛 성능 시험방법) 및

KS R 1049(냉동·냉장 자동차의 보냉 자체 성능시험 방법)에 의해서 냉동탑차

내부온도는 0℃로 유지하고, 외부온도는 30℃로 유지된 상태에서 증기 압축식

냉동시스템과 열회수 이젝터가 설치된 열회수 이젝터 냉동시스템의 성능 비교

시험을 진행하였으며, 자세한 실험 조건은 Table 5.2에 나타내었다.[43]

열회수 이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템의 실험의 정확도를 높이

기 위해서 1톤 냉동탑차 내부에는 7곳의 온도센서를 설치하였고, 외부에는 4곳

의 온도센서를 설치하여 실험을 진행하였고, 자세한 온도 센서의 측정위치는

Fig. 5.3과 같다.

열회수 이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템의 성능 비교시험의 경우

냉동탑차 내부온도는 냉동시스템이 운전됨에 따라 온도가 떨어지게 됨에 따라

5kW급 SCR 전기히터를 설치하여 실험조건 온도를 유지하도록 하였으며, 냉동

탑차 외부의 온도는 100kW급 항온항습기가 설치된 항온 챔버에 냉동탑차를 설

치하여 외부온도를 30±2℃로 유지되도록 하였다. 이러한 운전환경에서 열회수

이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템 성능 비교시험을 진행하였고, 성

능비교 시험시의 측정시간은 5초 간격으로 30분간 측정하였다.

열회수 이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템에 설치된 압축기는 자동

차용 압축기가 사용됨에 따라 압축기 소비동력을 측정하기 위해 압축기와 연결

된 축에 토크 메터(Torque Meter)와 RPM 센서를 설치하여 압축기 소비동력을

측정하였고, 성능평가를 위해서 시스템에 설치된 센서의 사양은 Table 5.3과 같

으며, 측정된 데이터를 이용한 성능 결과는 식(5-1)에서부터 식(5-4)를 사용하

여 계산하였다.
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1) 냉동능력()

 
 ×  

  ×   

···· ( 5-1 )

2) 압축기 소요동력(P)

× ······················································( 5-2 )

3) 냉동사이클 성능계수(COP)




···························································································( 5-3 )

4) 냉동시스템 효율 향상율()

 

   
× ·· ( 5-4 )
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Cycle

Ejector

nozzle size

(mm)

Motive

refrigerant

state

Indoor temp.

(℃)

Outdoor

temp.(℃)

Vapor compressor

system
- -

0 30
Heat recovery

ejector refrigerant

system

5.4 Liquid

Table. 5.2 Heat recovery ejector refrigeration system specifications for

refrigerated truck.

Fig. 5.3 Refrigerated truck's internal and external temperature

measurement locations.
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Sensor Specifications

Temperature

Type T-type

Rang -200∼400℃

Accuracy ±2%

Pressure
Range 0.4∼2Mpa

Accuracy ±0.25%

Refrigerant mass

flow rate

Standard uncertainty ±0.044%

Fluid Refrigerant

Maximum Flow Rate 2,720Liter/h

Accuracy ±0.5%(Liquid)

Torque meter
Range 0∼6000 (50 N*m)

Accuracy ±0.2%

R.P.M. sensor
Range 1 to 20,000RPM/min

Accuracy ±0.02%

Table 5.3 Specifications of measurement device.



- 132 -

5.3 결과 및 고찰

열회수 이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템의 성능평가를 진행하였

으며 성능평가를 통해 도출된 결과는 다음과 같이 나타났다. Fig. 5.4는 열회수

이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템의 실험조건을 나타낸 것으로써,

Fig. 5.4에서 알 수 있듯이 열회수 이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동의 냉

동탑차 내부와 외부의 온도조건은 동일한 상태에서 성능평가가 진행되었다는

것을 알 수 있다.

Figure 5.5는 열회수 이젝터 냉동시스템의 실험조건 하에서의 증발기와 이젝

터 모티브로 흐르는 냉매유량 및 유량비를 나타낸 것으로 증발기로 흐르는 냉

매의 유량은 평균 99.2kg/h로 흘렀고, 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량은

20.5kg/h로 흐름에 따라 유량비는 20.5%인 상태에서 시스템의 성능평가가 진행

되었다.

Figure 5.6은 열회수 이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템의 압축기

에서 흡입되는 냉매의 압력을 나타낸 것으로 증기 압축식 냉동시스템의 흡입압

력은 평균 0.305MPa로 나타났고, 열회수 이젝터 냉동시스템은 0.336MPa로 나

타남에 따라 압축기에서 흡입되는 냉매의 압력이 10% 이상 높게 나타났다.

동일한 실험조건에서 열회수 이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템의

냉동능력 및 압축기 소비동력을 Fig. 5.7과 같이 나타났으며, 열회수 이젝터 냉

동시스템의 냉동능력은 평균 4,130W이며 증기 압축식의 냉동능력은 평균

3,200W로 나타남에 따라 열회수 이젝터 냉동시스템의 냉동능력이 29.0% 높게

나타났다. 그리고 열회수 이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템의 압축

기 소비동력은 열회수 이젝터 냉동시스템이 2,420W로 나타났고, 증기 압축식

냉동시스템이 2,349W로 나타남에 따라 열회수 이젝터 냉동시스템이 3.0% 더

높게 나타났다.

열회수 이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템의 COP는 Fig. 5.8과 같

으며, Fig. 5.8에서 알 수 있듯이 열회수 이젝터 냉동시스템의 COP가 증기 압축

식 냉동시스템보다 평균 26.0% 높게 나타났다.
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Figure 5.9는 이젝터 냉동시스템(ERS: Ejector Refrigeration System)의 시스

템 개략도와 P-h선도를 나타낸 것으로써 P-h선도에서 열회수 이젝터 냉동시스

템의 냉매흐름은 응축기에서 토출된 냉매는 수액기에서 증발기와 재생기로 냉

매가 분배되고, 증발기로 흐르는 냉매는 팽창밸브에서 팽창된 후 부하측과 열

교환되어 이젝터로 흡입되고, 재생기로 흐르는 냉매는 유량조절밸브에서 유량비

가 조정된 후 재생기에서 열원과 열교환되어 이젝터의 모티브로 흐르게 된다.

재생기에서 열원과 열교환되어진 냉매는 압력과 온도가 상승되어 이젝터 내부

에서 증발기에서 들어온 냉매와 혼합이 이루어진 후, 이젝터의 디퓨져를 거쳐

압축기로 흡입되게 되며, 이젝터에 토출되어진 냉매의 상태는 증발기에 흡입된

냉매의 상태보다 압력 및 온도가 상승되어 압축기로 들어감에 따라 압축기에서

소비되는 동력을 감소시킬 수 있어서 증기 압축식 냉동사이클(VCS: Vapor

Compression System)보다 COP가 높아지게 된다.
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Fig. 5.4 Variation of temperature of refrigerated truck’s inside and

outside according to operating time of the heat recovery

ejector refrigeration system and vapor compression system.
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Fig. 5.5 Variation of evaporator refrigerant flow rate and motive

refrigerant flow rate ratio according to operating time of

the heat recovery ejector refrigeration system and vapor

compression system.
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Fig. 5.6 Variation of compressor suction according to operating time of
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Fig. 5.7 Variation of cooling capacity and power consumption according

to operating time of the heat recovery ejector refrigeration

system and vapor compression system.
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Fig. 5.8 Variation of COP according to operating time of the heat

recovery ejector refrigeration system and vapor

compression system.

Fig. 5.9 Diagram of heat recovery ejector refrigeration system and

pressure-enthalpy.
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5. 결 론

본 연구는 새로운 형태의 이젝터 냉동시스템에 관한 연구로써, 증기 압축식

냉동시스템에 이젝터와 재생기를 적용하여 열회수 이젝터 냉동시스템에 관한

연구를 진행하였다. 그리고 이젝터 냉동시스템의 성능인자 연구를 통해서 시스

템의 압축기 용량 및 운전환경에 따른 시스템에 미치는 영향을 연구하였고, 열

회수 이젝터 냉동시스템을 통해서는 이젝터 노즐 사이즈와 이젝터 모티브로 흐

는 유량비에 따른 성능인자에 대한 연구를 진행하였다. 그리고 열회수 이젝터

냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템의 성능평가를 통하여 열회수 이젝터 냉

동시스템의 성능검증을 진행하였으며, 다음과 같은 결론을 얻었다.

1) 열회수 이젝터 냉동시스템에서 압축기 용량은 열회수 이젝터 냉동시스템의

성능에 많은 영향을 주는 주요 인자라는 것을 알 수 있었고, 시스템의 압

축기 용량 및 이젝터 노즐 사이즈의 최적화를 통해 시스템의 성능향상 가

능성을 확인하였다.

2) 이젝터와 Converging Tee의 비교 시스템을 통하여 이젝터를 설치한 시스

템이 Converging Tee를 설치한 시스템보다 이젝터에서 토출되는 냉매의

압력이 높게 나타남에 따라 소비동력은 감소하였고, 이젝터를 설치한 시스

이 Converging Tee를 설치한 시스템보다 COP가 25% 높게 나타났다.

3) 냉매 충전량 최적화를 위한 시스템에서 냉매 상태가 기체상태로 충전됨에

따라 이젝터 모티브로 흐르는 냉매의 유량은 증가하였고, 증발기로 흐르는

냉매의 유량이 감소함에 따라 COP가 최대 1.1로 나타났으나, 충전하는 냉

매의 상태를 액체상태로 충전하는 경우에는 COP가 최대 1.5로 나타났다.
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4) 이젝터 냉동시스템에서 재생기로 공급하는 열원 온도변화에 따른 시스템의

운전 및 성능특성을 파악하기 위한 연구에서 재생기로 공급되는 최적온도

는 80～90℃ 사이로 나타났다.

5) 열회수 이젝터 냉동시스템에서 압축기 용량 변경을 위한 시스템의 실험결

과 이젝터 노즐 사이즈가 시스템의 용량보다 작을 경우에는 이젝터 노즐에

서 압력 강하가 발생하여 토출되는 냉매의 온도 및 압력이 증발기 입구 압

력보다 낮아지는 경향을 나타낸다.

6) 열회수 이젝터 냉동시스템에서 압축기 용량 변경을 위한 시스템의 냉동능

력은 노즐 사이즈가 1.0mm인 이젝터를 설치한 시스템의 냉동능력이 가장

낮게 나타났고, 노즐 사이즈가 3.6mm인 이젝터를 설치한 시스템의 냉동능

력이 가장 높게 나타났다. 또한 이젝터 노즐 사이즈와 증발기 입구 냉매온

도에 따른 냉동능력의 증가율은 노즐 사이즈가 1.0mm는 20%, 1.8mm는

82%, 3.6mm는 50% 및 5.4mm는 11%로 나타남에 따라 이젝터 노즐 사이

즈에 따른 냉동능력의 최적의 사이즈는 1.8mm와 3.6mm 사이에 존재한다

는 것을 알 수 있다. 따라서 시스템의 COP는 노즐 사이즈가 가장 작은

1.0mm의 이젝터가 가장 낮게 나타났으며, 노즐 사이즈가 3.6mm인 이젝터

가 가장 높게 나타났다.

7) 열회수 이젝터 냉동시스템의 재생기 입구 냉매의 상태가 액체상태로 공급

되는 시스템은 유량비가 증가할수록 이젝터에 토출되는 냉매의 온도와 압

력은 높아지지만, 냉동능력은 감소하고 소비동력은 증가하여 열회수 이젝

터 냉동시스템의 COP는 감소한다.

8) 열회수 이젝터 냉동시스템의 재생기 입구 냉매의 상태가 기체상태로 공급

되는 시스템에 있어서 이젝터에서 토출되는 냉매의 온도는 증발기 입구 냉

매온도를 5℃로 공급하고, 노즐사이즈가 1.8mm인 이젝터는 유량비가 10%

일 때 27.3℃, 20%일 때 34.9℃ 및 30%일 때 41.9℃로 유량비가 증가할수
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록 이젝터에서 토출되는 냉매의 온도가 증가하였으며, 노즐사이즈가

3.6mm인 이젝터는 유량비가 10%일 때 34.7℃, 20%일 때 44.0℃ 및 30%일

때 60.6℃로 변화하였으며, 노즐사이즈가 5.4mm인 이젝터는 유량비가 10%

일 때 29.2℃, 20%일 때 44.6℃ 및 30%일 때 69.4℃ 더 높게 나타났다.

9) 열회수 이젝터 냉동시스템의 재생기 입구 냉매의 상태가 기체상태로 공급

되는 시스템은 유량비가 증가할수록 시스템의 냉동능력은 감소하고 소비동

력은 증가하는 것으로 나타남에 따라 시스템의 COP는 감소한다.

10) 열회수 이젝터 냉동시스템에서 재생기로 공급하는 냉매의 상태가 액체상

태로 공급되는 시스템은 기체상태로 공급되는 시스템보다 COP가 26% 높

게 나타났다.

11) 열회수 이젝터 냉동시스템과 증기 압축식 냉동시스템의 성능비교하였을

때 열회수 이젝터 냉동시스템의 COP는 증기 압축식 냉동시스템의 COP보

다 26% 성능이 높다.
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