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요   약   문

Ⅰ. 과 제 명: 스팀 구동식 에젝터를 이용한 육상 양식장용 

해수 냉각기 개발

Ⅱ. 연구개발의 목적 및 필요성

  1.연구개발의 목적

  해산 어류는 최적의 양식온도가 존재하며 최소한 생육온도를 유지시켜야 고품질

의 제품이 출하된다. 따라서 여름철의 경우 적조나 해수온도의 상승으로 인한 피해

를 최소화하기 위하여 육상 양식장용 해수 냉각기의 개발이 적극 요구된다. 따라서 

여름철 육상 양식장의 해수 냉각을 위한 냉각기를 개발하고자 한다. 스팀 구동식 

에젝터(steam ejector)를 이용하여 저압에 의한 증발 잠열(latent heat)을 이용하

여 온도차 ΔT=5℃ 이상의 해수 냉각기를 개발하고자 한다.

  2.연구의 필요성

  최근 고가어종으로 많은 양식업자들이 양식하고 있는 넙치(광어)의 경우는 최적

양식온도가 약 15～25℃이기 때문에 이 온도를 유지해주기 위해서는 겨울철(통영 

연안의 취수구 평균온도는 약5～10℃)에는 보일러 등을 이용하여 가온 해수를 유입

시키고 있으나 여름철의 경우 해수온도가 25℃이상이 되면 어류의 성장 속도가 느

려지고 각종 어병이 발생한다. 

 그러나 여름철의 경우에는 현재의 대다수의 양식장에서는 취수구의 해수온도를 기

준으로 1일 환수량으로 하여 양식장에 해수를 공급하고 있다. 따라서 설치비용이 

현저히 적고 대용량의 냉수발생이 가능한 시스템에 관한 개발이 적극 요구된다. 이

를 위하여 본 연구 개발에서는 스팀 구동식 에젝터를 이용하여 저압 증발형 육상 

양식장용 냉수기의 개발을 제안하고자 한다.

    

  3.연구과제의 개요

   가.증발분위기의 압력 조성을 위한 고성능의 스팀 에젝터를 활용한 기본설계
   나.증발 잠열을 충분히 회수 가능한 시스템의 제작, 실험 및 검증
   다.실제 양식장 현장에의 현장 적응 실험 
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Ⅲ. 연구개발 내용 및 범위

  1.스팀 구동식 에젝터 시스템의 설계

  스팀 구동식 에젝터를 설계하였다. 본 연구에서 사용된 스팀 구동식 에젝터의 노

즐의 목 길이와 출구 직경의 비가 5인 것으로 입구 스팀 압력이 5bar일 때 최적 조

건인 에젝터 시스템이다. 제트 콘덴서는 2차적인 저압 향성 장치로서, 스팀 에젝터

를 통하여 나오는 고온의 증기를 응축하고, 또한 스팀 에젝터로 흐르는 고속의 유

체가 가지는 속도에너지를 제트 콘덴서를 통하여 위치에너지로 변화하면서 보다 안

정적인 저압을 형성하기 위한 장치이다. 제트 콘덴서는 설계 조건에 따라 성능의 

차이를 나타내는데, 본 연구에서는 최대 20mmHg의 진공 압력 효율이 나타내도록 설

계 되었다. 1단형 스팀 에젝터는 에젝터 자체만으로 효과적인 진공 성능을 나타내

기 어렵기 때문에 제트 콘덴서를 이용하여 진공 압력을 증대 시키는 방법을 사용하

였다. 이러한 방법은 보다 경제적인 냉각 시스템을 설계하기 위한 조건이다.

  2.탱크 용기의 구조해석

 스팀 탱크를 제작 후 실제 실험 및 test를 위해서 탱크의 경우 각 높이 별로 온도 

측정과 압력의 유동 특성을 파악하였다. 해석은 상용 software ANSYS 7.1을 사용하

여 소재는 SUS304로 하였고, tensile strength는 632MPa, yield strength는 320 

MPa, young modulus는 199700MPa, poisson's ratio는 0.29로 하여 해석을 수행하였

다. 상하부에 있는 외부 inlet과 outlet에 체결되는 내부를 완전 고정하여 모든 방

향의 움직임을 고정하여 내면에 구속조건을 3방향(ux, uy, uz)으로 구속하였다.

 저압 탱크의 내부는 1mmHg이고, 외부는 대기압인 760mmHg(1bar)이므로, 기압차만

큼 탱크를 외부면에 균일한 압력으로 면에 대해 수직으로 부과하였다. 

   가.내압을 받는 스팀 탱크에 대하여 KS B 6734 규정에 의한 내압용기 설계 값은 

대략 4mm 정도이나 여유치를 두어 설계하면 5mm가 적당하며 이에 근거하여 제작 된 

스팀 탱크는 비교적 안정적으로 설계되었을 확인하였다.

   나. ANSYS에 의한 구조해석 결과 약 진공 탱크의 외벽에 5MPa의 응력이 발생하

므로 항복강도 대비 약 1.5 %의 적은 응력이 발생하였다.

  3.기초성능실험

  온도 측정을 위하여 RTD-Type Thermocouple을 이용하였으며, 측정 점은 진공탱크 

내부에 6곳, 열 교환기의 입구, 출구로서 총 8곳을 측정하였다. 진공 탱크 내부의 

수위는 0ℓ, 50ℓ, 100ℓ, 150 ℓ로 하였으며 115 ℓ일 때 열 교환기의 유량을 4ℓ

/min, 5ℓ/min, 6ℓ/min, 7ℓ/min, 8ℓ/min, 10ℓ/min, 12ℓ/min로 총 11가지 실험

을 진행하였다. 실험은 각 부분의 온도가 일정할 때 시작하고 스팀 에젝터는 진공 

탱크 내부의 압력이 제트 콘덴서에 의하여 우선 60mmHg에 도달한 시점에 스팀 보일
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러의 밸브를 열어 고온고압의 스팀을 분출시킨다. 한편 열 교환기에 유입되는 물의 

온도를 25℃을 유지하기 위하여 보일러로 제어한다. 모든 실험은 시간은 한 시간 

반씩 진행하였다.

  4. 스팀 에젝터의 수치해석 결과

 에젝터 입구압력 변화에 대한 에젝터 출구 조건에 대한 해석을 진행하였다. 출구 

조건은 flow split 과 2.6일 때 두가지 조건에 대한 해석으로 출구 조건에 따

라 에젝터의 흡입 압력의 결과를 비교하여 출구 조건을 주어질 때 해석 결과가 좋

은 것으로 나타났다. 입구 압력 변화에 대한 해석에서는 에젝터 내부 유동장 해석

을 할 수 있었다.

 디퓨져의 축소-확대각에 대한 해석에서는 디퓨져 입구의 축소각이 2.0°, 2.5°일 

때 흡입압력에 대한 효율이 최적 상태를 나타냈고, 디퓨져 출구의 확대각이 5.5°～

7.5°일 때 최적 효율을 나타내었다. 디퓨져의 축소각이 작으면 쉽게 초킹 현상이 

발생하기 때문에 적절한 면적을 확보하여 유동장 손실이 발생하지 않도록 하는 것

이 중요하며, 디퓨져 확대각을 증가 시키면 설치면적이 축소하기 때문에 비용 절감

의 효과를 기대할 수 있다.

 그리고, 본 연구에서 사용한 에젝터에 대해 흡입압력 효율에 관해 실험을 진행하

여, 약0.44의 진공압력을 얻을 수 있었으며, 수치해석과 실험에 의한 흡입 압

력 비교결과 =0.4정도의 차이를 나타내었지만 실험에서의 배관에 의한 손실

과 벽 마찰에 의한 손실등을 고려 할 때 수치해석에 의한 결과와 실험에 의한 결과

가 적절한 흡입 압력을 나타내고 있다. 또한 비정상 상태의 수치해석 데이터와 주

유체의 압력이 500일 때의 실험에 의한 데이터를 분석한 결과 진공 압력의 형

성이 비슷한 결과가 나오는 것을 알 수 있었다.  

  5.해수 냉각 실험 결과

  각 유량에 대한 열교환기 입출구 평균 온도 분포는 △T=6.0℃로 나타났다. 또한 

△T=5℃이상을 실현하는 범위중 냉수기 유량은 약 600kg/hr로 평가되었다. 이때의 

열교환기 효율은 약 93%로 평가되었다. 열교환기의 유량이 증가할수록 잔여 열량이 

작아져서 열교환기 효율이 증가하는 경향을 보였다.
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Ⅳ. 연구개발결과 및 활용계획

목    표 달성도(%) 내      용

저진공 메카니즘의 에

젝터 기본 설계를 통

한 최저 진공압력 

20mmHg 이하 실현

100

1)물이 증발하기위해서는 일정한 증발압력이 유지되어

야 한다. 본 연구에서의 목표는 최저20℃에서 증발이 

이루어져야 하므로, 이온도에서의 증발압력은 약 

20mmHg임을 알 수 있으며 최소한 이 압력을 유지해야

만 한다. 

2)Steam Ejector, Jet Condenser그리고 Steam Ejector 

+Jet Condenser에 의한 진공 압력 도달에 대한 실험을 

수행하였다. Steam Ejector+Jet Condenser에 의한 실

험은 제트 콘덴서를 이용하여 약60mmHg정도의 진공을 

형성한 다음 스팀 에젝터를 작동하여 진공을 형성하였

다. 이때의 진공도는 약2mmHg정도의 저압을 형성할 수 

있었으며, 본 실험의 목표 진공인 최고 20mmHg정도에 

충분히 도달되었다.

 -Steam Ejector에 의한 진공도: 750 mmHg 

 -Jet Condenser에 의한 진공도: 40 mmHg

 -Steam Ejector+Jet Condenser에 의한 

  진공도 : 2 mmHg 

저압 탱크의 용량별 

진공도 3분 이내 정격 

운전 실현

100

1)제트 콘덴서를 이용하여 약60mmHg정도의 진공을 형

성한 다음 스팀 에젝터를 작동하여 진공을 형성하여 

나가는 시스템으로서 60mmHg 도달 정격 운전 시간은 2

분 30초가 소요되었다. 

2)유입수 온도 21℃에서 온도 저감이 나타나는 정격 

운전시간은 약 1분30초으로나타났다. 

4)Steam E+Jet Condenser에 의한 20 mmHg 도달 소요 

시간은 약 3분이 소요되었다.

5)본 시스템의 최저 진공도 실현은 약 2 mmHg 로서, 

도달 시간은 약 8분 소요되었다.  

저압 탱크 모델 제작 100

1)저압 탱크 구조 해석을 통한 설계 완료

2)에젝터 실험을 위한 저압 탱크 용량: 568 L

3)시작품 개발 완료 

스팀 보일러의 용량 

산정
100

1)정격 증발량: 80kg/h, 2)발열량: 51,120Kcal/h

3)최고 사용 압력: 7kg/cm
2

4)수압시험압력: 12.1kg/cm2

5)전열면적: 2.9m
2
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목    표 달성도(%) 내      용

내해수성 재질의 열교

환기 개발 및 열교환 

성능 선도 제시

100

1)본 냉각 시스템 개발을 위하여 다양한 열교환기 형

식을 검토하였다.

2)3차원 ANSYS 구조해석을 통하여 Deformation과 

Stress를 해석하였다.   

2)본 시스템에 적합한 관형 열교환기를 개발하였다.

3)열교환기 효율은 열교환기 유량에 따라서 차이가 있

으나 그 범위는 86.5%, 88.1%, 92.0% 및 93.0% 등으로 

나타났으며 목표치인 80% 이상을 달성하였다.

진공도에 따른 냉수기 

성능 선도 개발
100

1) 진공 탱크 내부의 수위는 0ℓ, 50ℓ, 100ℓ, 150 

ℓ로 하였으며 115ℓ일 때 열 교환기의 유량을 4ℓ

/min, 5ℓ/min, 6ℓ/min, 7ℓ/min, 8ℓ/min, 10ℓ 

/min, 12ℓ/min로 총 11가지 실험을 진행하였다. 

2)각 변수에 대한 냉수기의 선도를 개발하였다.

3)ΔT=5℃이상을 실혐하는 범위 중 냉수기 유량은  

600kg/hr 나타났으며 목표 냉수량 580kg/h 이상으로 

나타났다. 

냉수기 시스템의 모델 

개발 완성
100

1)2차원 STAR-CD 수치해석을 통하여 에젝터의 유동해

석과 성능 향상의 최적 설계조건에  대한 해석하였다.

2)에젝터의 유동에 대한 수치해석으로 스팀압력이 저

압(2bar)에서도 진공 성능이 좋은 모델 개발하여 경제

적인 모델을 개발하였다.

3)에젝터 디퓨져의 축소-확대각에 대한 수치해석을 통

하여 축소각은 2.0°, 2.5°일 때, 확대각은 5.5°～7.5°

일 때 진공 압력의 최적 성능을 나타내어 에젝터의 성

능 향상을 위한 모델을 개발하였다.  

4)냉수기 시스템의 모델을 완성하였다.

5)냉수기의 온도차는 △T=7.8℃, 6.1℃, 5.5℃,5.2℃

등으로 각각 나타났으며 목표치 온도차 △T=5℃ 이상

을 실현하였다. 

  2.연구성과

   (1)박사학위 취득: 2명

    (2)특허등록 완료: 3건

    (3)전문학술지 게재: 8건

    (4)국제학술회의 발표: 7건

    (5)국내학술회의 발표: 3건

    (6)보도자료: 2건



- 7 -

Ⅴ. 기대효과

  1. 산업적 측면

  전국적으로 약 600여개의 양식장이 있고 이들 약 30%는 가로 세로 수조의 길이가 10m 정도인 

약 60톤 용량의 대형 수조를 보유하고 있다. 이들 대부분이 여름철 냉수 공급원으로서 환수량 

증대와 과도한 유지 비용을 감수하면서 일부 냉동기에 의한 냉수 방식에 의존하고 있다. 본 연

구 성과로서 저비용 냉수 공급이 가능하여져서 육상 양식장의 생산 품질향상과 어업의 선진화

에 기여할 것이다.

2. 학술적 측면 :

   본 연구를 통하여 박사학위자를 2명 배출하였다. 또한 관련 발명특허권을 확보함으로서 장

기적인 관련 기술 개발이 가능하게 되었다.

 가. 참여 연구원 중에서 공태우 박사(2006년 2월 학위취득)는 현재 중국 대련이공대학

에서 Foreign Teacher로 발령 받아 중국에서 해당 연구를 계속하고 있다. 

 나. 참여 연구원 중에서 이상철 박사(2006년 8월 학위취득 확정)는 2006년 3월 1일부로 

거제대학 초빙 교수로 발령 받아 연구와 교육에 임하고 있다.

 다. 2006년에 시행한 교육부 2단계 BK21사업에 핵심연구팀으로 선정 되었으며 향후 7년

간 안정적인 연구 개발과 인력양성을 하게 되었다. 

   -팀장: 정한식 교수(본 과제 책임자)

   -명칭: 친환경 냉열 에너지기계 연구사업팀
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S U M M A R Y

SUBJECT: Development of Sea Water Cooler for Aquarium by 

Steam Driven Ejector

 A new steam driven ejector was designed. Its ratio of the throat length of 

nozzle to diameter of inlet is 5 and it shows the optimum condition when 

inlet steam pressure is 5bar. As the secondary low pressure producer, jet 

condenser condenses high temperature steam flowing out of steam ejector. The 

high velocity jet stream of steam emitted by the motive nozzle creates a 

suction chamber, which draws the low pressure gases. The diffuser converts 

the kinetic energy of high velocity flow to pressure energy. Since a jet 

condenser shows the difference of performance according to a design 

condition, the get condenser used in this research was designed to achieve 

maximum 20mmHg of vacuum pressure performance. Because a single-stage steam 

ejector was impossible to show effective vacuum performance by itself, vacuum 

pressure was increased by jet condenser.

 For actual experiments and tests after manufacturing a steam ejector, 

temperatures were measured and flow characteristics of pressures were 

investigated with each height of tank. ANSYS 7.1, a common software was used 

for analysis and material is SUS304 as previously mentioned. The analysis was 

performed where tensile strength was 632MPa, yield strength 320 MPa, young 

modulus 199700MPa and poisson's ratio 0.29. The inside restriction condition 

was set 3-ways(ux, uy, uz) by fixing the inside to inlet and outlet of upper 

and lower parts completely. Because the internal pressure of low pressure 

tank was 1mmHg and the external pressure is 760mmHg(1bar), the pressure, as 

much as pressure difference, was equally applied to the outside of tank at 

the right angles to the surface. As the used unit was mm, the unit for 

pressure was unified as MPa.

   

 For a vacuum tank withstanding internal pressure, internal pressure tank 

design value is about 4mm based on KS B 6734. To leave a margin, 5mm seems to 

be proper and the steam tank designed based on this was confirmed that it was  
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comparative reliably designed. As a result of the structural analysis with 

ANSYS, about 5MPa stress was generated at outer wall of the vacuum tank, so 

that little stress, about 1.5% by contrast with yield strength, was 

generated.

 

 RTD-Type Thermocouple was used for measuring temperature as a fundamental 

performance experiment. The measuring points were 8 in all: 6 points inside 

of vacuum tank, the inlet and the outlet of heat exchanger. 11 sorts of 

experiments have conducted: the water level was set to 0ℓ, 50ℓ, 100ℓ and 

150ℓ and the flow rates of heat exchanger was 4ℓ/min, 5ℓ/min, 6ℓ/min, 7ℓ

/min, 8ℓ/min, 10ℓ/min, 12ℓ/min at 115ℓ. The experiments was began when 

the temperatures of each part was constant and steam ejector spouted high 

temperature and pressure steam with turning on the valve of steam boiler when 

the inside pressure of vacuum tank had been reached to 60mmHg by jet 

condenser. To maintain the temperature of water flowing into heat exchanger 

at 25℃, the boiler was controlled. Every experiment was conducted for one 

and half hour.

We have researched into the efficiency of suction pressure by numerical 

analysis and experiment on primary fluid pressure. In the comparative study 

between experiment and numerical analysis, the suction pressure difference is 

about P=0.4 and because it is the error of vacuum pressure which is 

less than 1 percent of the absolute pressure 101.32, the every result 

values of experiment and numerical analysis show the proper efficiency of 

suction pressure. The vacuum pressure data show almost similar values at 

about 6 seconds. From experimental data, although there is a little 

difference after performing vacuum pressure, the changes about 0.173～0.333

 of vacuum pressure value are repeated. It means that the results of 

numerical analysis and experiment are similar because the vacuum pressure 

values of numerical analysis are also repeated about 0.159～0.160.

We have researched into the effects of enlargement angle of diffuser on 

suction pressure according to apply low or high pressure to ejector inlet. 

Because the present research is not for incompressible flow but for 

compressible, the flow field of pressure and velocity about the contraction 

and enlargement angle is opposite to incompressible flow. Therefore, the 

efficiency of suction pressure is lower by the element of resistance to 

pressure transportation because the area of flow way is smaller at =3.5° 
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and 4.5°. It is better because the area of flow way is enough at =3.5°, 

4.5°. Consequently, the efficiency of suction pressure get better by the 

higher pressure transportation which is generated by  securing the enough 

area of flow way that is important to fluid flow.   

In case of enlargement angle, the efficiency become better at enlargement 

angle =5.5°～7.5° by areal velocity equation contrary to the typical 

incompressible flow. A cost reduction is expected by increasing enlargement 

angle which make the diffuser short. We can obtain data for the optimum 

design of outlet and inlet by analyzing on contraction-enlargement angle. 

 As a result of the experiments on cooling seawater, the mean temperature 

distribution(△T) at inlet and outlet of heat exchanger was revealed 6.0℃ 

The flow rate of cooler was estimated about 600kg/hr within the experiments 

achieved over △T=5℃. On this occasion, the efficiency of heat exchanger was 

about 93%. Because the more the flow rate of heat exchanger was increased, 

the less the amount of heat was remained, the efficiency of heat exchanger 

had a tendency to increase.
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제1장 서 론 

 제1절 연구개발의 목적 및 필요성

  1. 연구목적

 해산 어류는 최적의 양식온도가 존재하며 최소한 생육온도를 유지시켜야 고품질의 

제품이 출하된다. 따라서 여름철의 경우 적조나 해수온도의 상승으로 인한 피해를 

최소화하기 위하여 육상 양식장용 해수 냉각기의 개발이 적극 요구된다. 따라서 여

름철 육상 양식장의 해수 냉각을 위한 냉각기를 개발하고자 한다. 스팀 구동식 에

젝터(steam ejector)를 이용하여 저압에 의한 증발 잠열(latent heat)을 이용하여 

온도차 ΔT=5℃ 이상의 해수 냉각기를 개발하고자 한다. 따라서, 본 연구에서는 스

팀 구동식 에젝터 시스템을 이용하여 물과 해수에 대한 냉각 성능 실험을 통하여 

육상 양식장에 적용이 가능한 냉각 시스템의 개발하고자 한다. 또한, 현재까지 에

젝터 시스템은 선박용 조수기, 도료용 플랜트, 폐유 흡입장치등 여러 산업분야에서 

다양한 형태로 적용하여 사용하고 있지만 내부 형상에 대한 유동 특성을 연구하여 

효과적인 설계 자료로 활용하는 경우가 적은 편이다. 또한 에젝터를 구성하고 있는 

여러 구성요소의 크기 및 형태에 따라 효율의 차가 발생하게 된다. 여러 구성요소 

가운데 에젝터의 효율과 밀접한 관계가 있는 것은 디퓨져이다. 

 본 연구에서는 에젝터 효율 증가시키기 위하여 수치해석을 통하여 압축성 유동에

서의 충격파에 의한 효율증대와, 디퓨져의 축소-확대각에 관한 연구를 진행하였다. 

또한, 에젝터의 흡입 압력 효율에 대해 수치해석과 실험을 통하여 비교 연구를 진

행하여 에젝터의 최적 설계를 위한 자료를 획득하고, 물의 열교환기에 의한 냉각 

실험과, 인공해수의 순환실험을 통하여 담수 설비, 발전소 냉각 시스템, 육상 양식

장용 냉각 시스템등 다양한 산업분야에 적용이 가능한 스팀 구동식 진공 시스템을 

제안하였다.

  2. 연구의 필요성

 최근 고가어종으로 많은 양식업자들이 양식하고 있는 넙치(광어)의 경우는 최적양

식온도가 약 15～25℃이기 때문에 이 온도를 유지해주기 위해서는 겨울철(통영 연

안의 취수구 평균온도는 약5～10℃)에는 보일러 등을 이용하여 가온 해수를 유입시

키고 있으나 여름철의 경우 해수온도가 25℃이상이 되면 어류의 성장 속도가 느려

지고 각종 어병이 발생한다. 

 그러나 여름철의 경우에는 현재의 대다수의 양식장에서는 취수구의 해수온도를 기

준으로 1일 환수량으로 하여 양식장에 해수를 공급하고 있다. 예를 들면 년중 해수

온도가 제일 높은 9월에는 유입해수의 1일 평균온도가 약 24℃(통영 연안)이며 이

때의 1일 환수량은 약 24회로 설정하고 있다. 그러나 환수량이 상대적으로 많아지
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면 수조내의 해수의 온도 불안정, 오염물질의 유동성 증대, 펌프 등의 운용장비의 

과부하, 운용인력의 수시 제어 등의 필요로 많은 문제점이 노출되고 있으며, 특히 

양식장내의 해수유동이 상대적으로 빨라져 양식어의 자기피로로 인한 폐사 혹은 생

육에 큰 지장을 주고 있다. 따라서 보다 현실적인 여름철 육상 양식장의 환경 유지

를 위하여 일부 냉동기 시스템에 의한 냉수 보급방안으로 대처하고 있고 극단적으

로 기존의 냉동 시스템도 없는 경우에는 대형 얼음을 직접 수조 안에 투입하고 있

다. 실제의 현장에서는 약 60톤 용량의 양식 수조에 140kg의 얼음을 15개정도 투입

하면 수온이 약 2℃ 하강하지만 이는 일시적인 것으로서 근본적이 대처가 될 수 없

는 실정이다.  이와 같이 여름철의 냉수 유입문제는 양식장 현장에서는 반드시 해

결되어야 하는 과제를 안고 있음은 자명한 일이나 경비 등을 감안하면 쉽게 해결될 

수도 없는 문제이다.

  따라서 설치비용이 현저히 적고 대용량의 냉수발생이 가능한 시스템에 관한 개발

이 적극 요구된다. 이를 위하여 본 연구 개발에서는 스팀 구동 식 에젝터를 이용하

여 저압 증발형 육상 양식장용 냉수기의 개발을 제안하고자 한다. 

 이에 관한 시설비의 투자는 기존의 양식장에서는 겨울철에 해수를 가열시키기 위

하여 스팀 보일러를 채택하고 있다. 따라서 겨울철에는 가동하지 않는 스팀 보일러

를 이용하면 추가적인 설비 비용을 대폭적으로 저감하는 동시에 대용량의 냉각 해

수 공급을 할 수 있다. 

  육상 수조식 양식장은 그림1 처럼 초기 시설 투자비는 과다하지만 수익성의 측면

에서 어민들이 선호하고 있는 시설로서 경남 통영시에서 양식 면허를 허가한 건수

는 약 60건 정도로서 해마다 선호도가 증가하는 반면 적절한 양식 환경을 위한 자

료가 전무한 실정이다.

 주요한 년간 양식 환경으로서는 그림2 처럼 고급어종일수록 양식환경이 까다롭다. 

겨울철에는 이미 양식장 대부분은 가온설비(보일러)가 되어 있으나 여름철에는 냉

각을 위한 설비가 전혀 없는 실정이다. 따라서 여름철에는 그림3 처럼 해수온도가 

상승하면 용존산소량을 보충하기 위한 설비(액화 산소의 직접 투입, 수차 및 고속

류 펌프를 이용한 기포발생장치 등)를 하거나 유입 환수량을 증가시키는 것과 같은 

원시적인 방법이 주류를 이루고 있다. 한 예로 수조의 한변 길이 약 10m인 경우  

140kg 얼음을 약 15개 직접 투입하면 수온이 약 2℃ 정도 하강하지만 이는 일시적

인 것으로서 오히려 양식에 대하여서는 급격한 환경의 일시적인 변동에 의한 스트

레스만 증가 시킬 뿐이다.

 현재까지의 해수냉각기로서는 활어 수송을 위한 냉수기(chiller) 혹은 횟집의 소

형 수조 냉각을 위한 냉수기는 다수 생산되고 있으며 이들은 대부분 냉매 압축식 

또는 열펌프(heat pump)식 냉각기로서 압축기를 비롯한 부수 장비가 많고, 고장 등

에 대하여 취약하며 고가이므로 소요 냉각능력이 작은 곳에 한정되어 사용된다. 그

리고 열펌프 식의 경우는 고열원(양식장 배출 온도)과 저열원(원 해수 공급 라인)

의 온도차가 작아서 효율이 아주 낮다.
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  따라서 본 연구에서는 스팀 에젝터를 이용한 저압 증발식 냉각기의 개발을 행한

다. 이 시스템의 특징으로서는 다음과 같다. 

   가. 에젝터를 이용하여 증발할 수 있는 저압 상태로 유지해야하며,  

   나. 강제증발을 통한 증발 잠열(Latent heat of Evaporation) 이용하며,

   다. 에젝터를 구동하는 구동원에 따라서 특성이 변화한다.

 

 본 연구에서는 스팀 구동식 에젝터 방식에 의한 저압형성과 이에 준하는 저압에 

의한 증발 잠열을 이용하는 방식으로서 대단히 유용한 장치라고 할 수 있다.

그림 1. 육상 수조식 양식장의 양식 환경.  
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그림 2. 넙치의 년간 양식 환경.

그림 3. 현재의 여름철의 대처 방안 예.
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제2절 연구과제의 개요

 본 연구과제의 개요는 다음과 같다. 

  - 증발 분위기의 압력 조성을 위한 고성능의 스팀 에젝터를 활용한 기본 설계
  - 증발 잠열을 충분히 회수 가능한 시스템의 제작, 실험 및 검증
  - 실제 양식장 현장에의 현장 적응 실험 등
 

  1.과제의 세부 내용은 다음과 같다.
   가.스팀 에젝터 구동 냉수기의 기본 설계 및 모델 개발
   나.저압 증발형 냉수기 시스템의 성능 실험

  2.실험 장치의 구성은 그림 4와 같이 크게 3가지로 구분되며 작동 원리 등은 다  

          음과 같다. 

   가.냉각 해수 라인 : 열교환기를 통한 증발 잠열을 이용하여 냉각 해수를 얻는  

           구간 

   나.진공 추기 라인 : 밀폐용기 내를 증발압력에 도달시켜 위하여 추기되는 구간

   다.에젝터 재순환 라인 : 지속적인 진공 형성을 위하여 구동되는 펌프 내를 재  

           순환 유동하는 구간  

그림 4. 스팀 에젝터 이용 해수 냉각기 실험 장치의 구성 
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 스팀 에젝터의 구동원은 스팀 보일러에서 공급되며 스팀 용기에서 증발된 기체와 

함께 응축기에서 응축되어 순수한 물만 재순환된다. 이때 증발 압력에 도달하여 증

발되면서 온도가 하강된 물(cooled fresh water)는 일시 저장 탱크에 모이게 된다.  

증발용 탱크내에는 항시 포화 증기가 충만됨으로 보다 원할한 저압 형성을 위하여 

보조적인 응축기(condenser for water/vapor separator)가 장착된다. 

  여름철의 해수온도는 해에 따라서 변화하지만 평균 25℃의 해수가 유입하는 조건

에 대하여 약 5℃이상 저하된 20℃이하의 냉각 해수가 공급될 수 있도록 시스템을 

구성한다. 이는 증발되는 물의 양에 좌우된다. 즉 이 증발량은 다시 에젝터의 성능

과 에젝터를 구동하는 보일러의 스팀 공급량에 따라서도 달라진다. 이러한 실제 성

능은 냉수기 성능 실험에서 완성되며 최종적인 해수 냉각기에 관한 각종 자료를 도

출하게 된다. 

 육상 양식장으로 유입하는 해수온도는 하계절의 경우 25℃를 넘는 경우가 약 3개

월 지속된다. 따라서 항상 유입 해수온도를 최소 20℃이하로 유지하여야 하며, 이

를 위하여서는 증발기의 분위기 압력이 30mmHg 이상이 되면 본 연구의 최종 목표인 

20℃이하의 온도를 얻을 수 없다. 따라서 증발 분위기의 압력 조성을 위한 고성능

의 스팀 에젝터를 활용한 기본 설계, 그리고 이때의 증발 잠열을 충분히 회수 가능

한 시스템의 제작, 실험 및 검증이 불가피하다. 
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제2장 국내외 연구개발 현황 

 제1절 산업수요 측면

  우리나라의 해산어류양식은 1964년도부터 동해안의 포항, 감포, 삼척등지의 양식

시험을 시초로 하여 1967년경에는 남해안의 통영군 일대에서 방어, 복어의 양식사

업및 시험이 행하여져 왔다. 1968년도에는 국립수산진흥원에서 고급어에 대한 산업

화 양식 시험을 시도하여 기초적인 제반 문제점을 파악하기 시작하였으며, 본격적

인 해산어 양식은 1975년경부터 경남 통영지역을 중심으로한 용남, 산양, 거제등지

와 전남 여수지방에서 비교적 활발히 추진되어 왔다. 이러한 장기간의 양식 역사임

에도 불구하고 양식장 설치는 거의 경험적인 요소에 의해 이루어지는 비경제성을 

탈피하지 못하고 있다. 아울러 양식장에 관한 설계 문제에 보다 과학적이고 공학적

인 요소를 가미할 필요성이 강력히 대두되고 있으나, 양식어에 관한 어병이나 사육

문제에만 관심이 집중되어 왔고 가장 필수적이고 중요한 양식장의 기초 설계에 관

한 연구가 거의 전무한 상태이다. 이와 같이 실제 양식현장에서의 고충은 수없이 

제기되고 있으나 이를 해결해 줄 기본적인 연구는 극히 일부로서 앞으로 이와 연관

된 분야의 발전이 강력히 요구되고 있다.

  여름철 육상양식장 용 해수 냉각기는 필수적인 설비이다. 현재 통영지역에 사업

장 수는 약 60개소이며 각 개소에 약 2set 필요하며 전국으로는 10배 규모로 예상

한다. 즉, 60개소 × 2set  × 10 =1,200 set의 1차적인 수요를 예측한다. 또한 해상 

가두리 양식의 여름철 적조 발생 등으로 육상 양식장은 계속 증가하고 있으며,  저

온 해수를 필요로 하는 관련 어업은 계속 확대되고 있다. 

제2절 연구수행 측면 

 육상 양식장 등에 여름철 저온 해수를 공급하기 위한 냉수 발생장치에 대한 연구

와 기술 개발들이 계속 이루어지고 있다. 우리나라와 마찬가지로 어류의 소비량이 

많은 일본에서는 Takagi에 의해 비교적 체계적인 육상 수조식 시설에 관한 일련의 

보고가 있지만, 이것 또한 양식장 내에서의 어군 행동에 관한 모델링으로서 보다 

기초적인 양식장 설계 문제는 공학적인 전문지식이 요구되는 관계로 거의 전무한 

실정이다. 이처럼 수산 선진 외국에서도 주어진 양식장 시설에 대한 어군 행동에 

관한 연구가 대부분을 차지하고 있다.

  1. 냉수기 시스템 개발 현황

  현재 시행하고 있는 여름철의 양식장 환경은 자연 취수구의 유입량의 조절만으로

는 고품질의 양식에 많은 어려움이 있고 이에 관한 국내의 전문학회지를 통한 연구

는 거의 전무한 실정이다.

  그러나 일부 중소기업체에서는 냉동기 시스템을 채택한 냉수기가 개발되어 보급
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되고 있다. 이 시스템은 대부분이 활어 수송을 위한 냉수기(chiller) 혹은 횟집의 

소형의 수조 냉각을 위한 냉수기의 역할이어서 근본적인 대형 양식장에의 적용된 

예는 거의 없다. 그리고 이들 대부분의 시스템은 일반 육상용 냉수기와 동일한 시

스템으로서 프레온 계열의 냉매를 채택하여 냉수를 보급하는 것으로서 복잡하고 시

설비가 많은 것이 큰 단점이다. 

  따라서 본 연구에서 제안하는 시스템의 경우에는 냉매를 압축하는 압축기를 비롯

한 부수장비가 불필요하며 냉각수 생산 시스템을 단순화 할 수 가 있는 것이 큰 장

점이다. 

  2. 선행 연구의 문제점

  양식장내의 여름철 냉수 발생장치는 다음과 같이 크게 3가지로 구분 될 수 있으

며 이들의 문제점 및 특징은 다음과 같다. 

   가.일반 냉매를 사용한 냉각기 

 냉매를 압축하는 압축기를 비롯한 부수 장비가 많고 고장 등에 대하여 취약하며 

고가로서 소요 냉각 능력이 작은 곳에 한정되어 사용된다. 

   나.열펌프(heat pump)식 냉각기

 국내외에서 일부 개발되고 있으나) 하계절 양식장용으로서는 적용범위가 극히 제

한되고 있 즉 고열원(양식장 배출 온도)과 저열원(원 해수공급 라인)의 온도차가 

작으므로 지하수의 개발이나 극한지에 유효하며 일반 냉매 방식과 마찬 가지로 시

설투자비도 많고 고장 등에 취약하다.

   다.에젝터 이용 저압 증발식 냉각기 

 이 냉각 시스템은 에젝터를 이용하여 분위기 압력을 증발할 수 있는 저압상태로 

하여 강제적인 증발을 통하여 증발 잠열(Latent heat of Evaporation)을 이용하는 

것으로서 에젝터를 구동하는 구동원에 따라서 특성이 달라진다.
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제3장 연구개발 수행내용 및 결과 

 제1절  해수 냉각기의 모델 개요 

  1. 스팀 구동식 에젝터의 설계

   가. 스팀 에젝터의 기본 이론

  본 냉각시스템의 냉각 효과는 저진공하에서의 증발 잠열효과를 이용하므로 적절

한 저진공이 보장되어야 한다. 이러한 저진공 형성을 위하서는 기존의 각종 진공 

펌프를 사용할 수도 있다. 그러나 진공 형성용의 밀폐 탱크내에는 액체가 존재하므

로 이 액체가 증발하면 액적이 진공 펌프로 유입하게 되어 초기에는 적절한 진공이 

형성되지만 일정 압력이하로 진공 유지가 곤란하다. 따라서 본 연구 개발에서는 고

압의 스팀를 이용한 스팀 에젝터를 이용하므로 이 에젝터의 성능이 전체 냉각시스

템의 냉각효과를 좌우한다. 따라서 본 시스템에 사용된 스팀 에젝터의 원리는 그림 

5와 같다. 스팀 에젝터는 고압의 증기를 동력원으로 하여 펌프와 같은 효과를 얻는 

기기로써 구조가 간단하고 구동부가 없어 고장이 없으므로 신뢰성이 높다. 스팀 에

젝터의 작동원리는 스팀 에젝터의 구동부에 공급된 고압의 증기가 분사노즐에서 증

기가 갖고 있는 압력에너지를 속도 에너지로 변환시켜 마하 3～4의 고속으로 분사

된다. 이때 흡입실은 고속으로 분사되는 증기에 의하여 매우 낮은 압력으로 형성되

고, 흡입실 주위에 있는 공기, 증발가스 또는 배기가스 등은 흡입 배관을 통하여 

고속으로 분사된 증기 분류에 흡입된다. 고속으로 분사된 증기와 흡입 유체는 디퓨

져 입구에서 구동 증기와의 에너지 전달 및 혼합이 시작되어 디퓨져 목부에서 혼합

이 완료된다. 초음속 유동의 혼합 가스는 디퓨져 출구에서 베르누이의 원리에 따라 

배출압력까지 압축되어 외부로 배출된다. 

 스팀 에젝터의 성능은 팽창 압력비와 압축 압력비에 의하여 결정되며, 설계 및 제

작 능력에 의해 크게 좌우된다. 분사 노즐은 유통 형태에 의하여 아음속 유동에서

는 축소 분사노즐, 초음속 유동에서는 축소-확대노즐을 사용하여야 하며, 초음속 

유동의 경우 마하 3～4의 고속 유동이 이루어짐으로 제작능력이 매우 중요시 된다. 

디퓨져에서는 운동에너지 교환, 혼합, 초음속유동, 충격파의 발생, 동결현상 등 매

우 복잡한 유동현상이 발생함으로써 설계 및 제작에 매우 신중을 기하여야 한다.

 그림 6은 저압 증발시의 증발잠열(Latent Heat of Evaporation)을 이용하여 냉각

수를 생성시키는 시스템을 나타내고 있다. 본 연구에서는 스팀 구동식 저압발생시

스템을 사용하였다. 따라서, 증기의 발생은 스팀 보일러에 의하여 생성되며 1차적

으로 스팀 에젝터를 통과하게 된다. 이때에 증발에 소요되는 일시적인 압력이 유지

되며, 이 에젝터를 통과한 스팀은 다시 제트 콘덴서(Jet Condenser)를 통과하면서 

증발기내를 증발 가능한 압력까지 저하시킨다. 그리고 이 제트 콘덴서의 구동은 별
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도로 설치된 물 공급탱크에서 펌프를 통하여 구동시키는 시스템으로 구성되어 있

다. 스팀 에젝터는 고압의 증기를 동력원으로 하여 펌프와 같은 효과를 얻는 기기

로써 구조가 간단하고 구동부가 없어 고장이 없으므로 신뢰성이 높다. 

그림 5. 스팀 에젝터의 개략도 및 위치에 따른 압력과 속도의 모식도.
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 1단형 스팀 에젝터

 스팀 에젝터 시스템의 기본형으로,대기압으로부터 최대 75Torr
까지 진공형성이 가능하다. 배출압력은 대기압보다 약간 높으며, 
에젝터로부터 배출되는 스팀의 처리방법으로는, 
(1) 에젝터 후단에 소음기를 설치하여 대기로 방출하는 방법
(2) AFTER-CONDENSER를 설치하여 응축시키는 방법
(3) 에젝터 후단 배관을 Hot-well에 삽입하는 방법 등이 있다.

 2단형 스팀 에젝터

 단단 에젝터로는 소정의 압력까지 진공형성이 불가능하거나 구
동스팀의 소모량이 과도하게 많아지는 경우에는 2단 스팀 에젝터 
시스템을 채용하며, 일반적으로 중간에 응축기를 두는 형식과 흡
입유량은 작고 고진공이 필요한 곳에는 2개의 에젝터를 직결하는 
방법을 이용한다. 일반적으로 발전설비의 복수기용 진공유지, 석
유정제 시스템의 감압증류 설비 등의 진공장치로 이용된다.

그림 6. 스팀 구동식 에젝터에 의한 냉각시스템의 개략도.

  

표 1. 다단형 스팀 에젝터
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 3단형 스팀 에젝터

 3단 에젝터 시스템은 사용압력이 20Torr 이하에 주로 이용되고, 
흡입 가스의 상태(Air, Water vapor. Process vapor의 몰분율)에 
따라서 설계자의 융통성이 필요하다. 3단 에젝터 시스템이 적용
되는 곳으로는 소금등과 같이 감압증발 경정화 공정이 필요한곳.
식용유 제조공정 중의 진공증발에 의한 수분 증발, 화학플랜트의 
증류공정, 각종 플랜트의 Chiller 제조용 진공장치로 사용된다.

 4단형 스팀 에젝터

 2단의 부스터와 2단의 스팀 에젝터로 구성되며, 최대 0.5Torr까
지 진공형성이 가능하다.제트 노즐에서 분사되는 스팀이 0도 이
하로 되므로, 제트노즐 및 1단 부스터의 입구부분에서는 동결에 
대한 대책이 필요하며, 전기가열 또는 스팀에 의하여 가열하는 
방법이 적용된다.주로 탈취장치나 화학제품의 박막 진공증발을 
위한 진공장치로 이용된다.

 5단형 스팀 에젝터

 사용압력이 1.0 ～ 0.1Torr에서 이용되면, 초기 설치비 및 운전 
경비를 고려하여 3단 또는 2단의 부스터를 적용한 에젝터 시스템
을 선정한다. 섬유공업의 폴리에스터 중합 반응공정, 제철 제조
공정의 탈가스 장치(RH-OB)의 De-gassing unit 로 사용된다.

 6단형 스팀 에젝터

 4단 부스터와 2단 에젝터로 구성되며, 최대 진공압력은 0.001 
Torr 정도이며, 각종 우주관련 산업의 성능시험 설비에 적용된
다.
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그림 7. 다단형 증기 에젝터의 성능에 대한 그래프.

  

  표 1과 그림 7은 각단에 따른 스팀 에젝터의 종류 및 특성에 대한 설명과 진공 

성능에 대한 그래프를 나타내는 것으로, 본 연구에서는 1단형 스팀 에젝터를 이용

하여 스팀 에젝터의 배출부분에 제트 콘덴서를 장착하여 고온, 고압의 증기를 응축

하여 효과적으로 배출하도록 설계되어 있다.

   나. 스팀 구동식 에젝터 시스템의 설계

  표 2는 스팀 구동식 에젝터의 설계 조건을 나타내고 있다. 본 연구에서 사용된 

스팀 구동식 에젝터의 노즐의 목 길이와 출구 직경의 비가 5인 것으로 입구 스팀 

압력이 5bar일 때 최적 조건인 에젝터 시스템이다. 그림 8은 본 시스템에 사용된 

스팀 에젝터의 설계도면과 사진을 나타낸 것으로서 1단 에젝터를 설계하였다. 표 3

은 제트 콘덴서의 설계 조건을 나타내고 있다. 제트 콘덴서는 2차적인 저압 향성 

장치로서, 스팀 에젝터를 통하여 나오는 고온의 스팀을 응축하고, 또한 스팀 에젝

터로 흐르는 고속의 유체가 가지는 속도에너지를 제트 콘덴서를 통하여 위치에너지

로 변화하면서 보다 안정적인 저압을 형성하기 위한 장치이다. 제트 콘덴서는 설계 
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조건에 따라 성능의 차이를 나타내는데, 본 연구에서는 최대 20mmHg의 진공 압력 

효율이 나타내도록 설계 되었다. 1단형 스팀 에젝터는 에젝터 자체만으로 효과적인 

진공 성능을 나타내기 어렵기 때문에 제트 콘덴서를 이용하여 진공 압력을 증대 시

키는 방법을 사용하였다. 이러한 방법은 보다 경제적인 냉각 시스템을 설계하기 위

한 조건이다. 그림 9는 제트 콘덴서의 설계 도면과 사진을 나타낸 것이다. 
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표 2. 스팀 에젝터의 설계 조건

KSGP

PROJECT   :   저진공 냉각시스템

PLANT      :   

LOCATION  :   

STEAM EJECTOR
 DOC. NO. SHEET

1 0F 1

 REQ. or P.O NO.

   "

REV.

   0NO DATE REVISION

 ITEM NO.

     

DATE

08/05/2004

 SERVICE

    STEAM EJECTOR

NO of UNITS

   1

PREPD CHKD APPD

0 08/05/2004 FINAL

OPERATING CONDITIONS
 SUCTION CONDITIONS

 FLUID                                   -        WATER VAPOR +AIR

 PRESSURE                               mmHg A        15

 TEMPERATURE                          ℃        25 ⇒ 15.5

 CAPACITY                                kg/hr        11.3 + 1.7

 DISCHARGE CONDITIONS

 PRESSURE                               mmHg A        70

 TEMPERATURE                          ℃        41.5

 CAPACITY                                kg/hr        41.3 + 1.7

 MOTIVE CONDITIONS

 FLUID                                   -        STEAM

 PRESSURE                               mmHg A        5

 TEMPERATURE                          ℃        SAT.

 CAPACITY                                kg/hr        30

 NOISE LEVEL                             dB        Max.90 dB@1m

DESIGN CONDITIONS
 PRES.  (Steam Chest/ Suction, Diffuser)  kg/cm2G        705   /   F.V~5

 TEMP. (Steam Chest/ Suction, Diffuser)   ℃        245   /   180

 MIN. CORROSION ALLOWANCE           mm        3.2

 APPLICABLE CODE        HEI, ASME SEC VII DIV.1,  ANSI,  ASTM

MATERIALS
 STEAM CHEST  : STPG370   SUCTION CHAMBER  :  SC480 or EQ    DIFFUSER  :  SC480 or EQ

 JET NOZZLE     :  SUS304   GASKET              :  NON-ASBESTOS BOLT/NUT : SS400

MODEL & SIZE
 MODEL        

 LENGTH                                  mm        1035

 WEIGHT                                   kg        50

 CONECTION SIZE & RATING

       MOTIVE        JIS 10K - 20A RF

       SUCTION        JIS 10K - 80A RF

       DISCHARGE        JIS 10K - 80A RF

REMARK

   1) Atmospheric pressure : 1.0332 kg/cm2A
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그림 8. 스팀 에젝터의 설계 도면과 사진.
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표 3. 제트 콘덴서의 설계 조건

KSGP

PROJECT   :   저진공 냉각시스템

PLANT      :   

LOCATION  :   

JET CONDENSER
 DOC. NO. SHEET

1 0F 1

 REQ. or P.O NO.

   

REV.

   0NO DATE REVISION

 ITEM NO.

     

DATE

08/05/2004

 SERVICE

    JET CONDENSER

NO of UNITS

   1

PREPD CHKD APPD

0 08/05/2004 FINAL

OPERATING CONDITIONS
 SUCTION CONDITIONS

 FLUID                                   -        WATER VAPOR +AIR

 PRESSURE                               mmHg A        60

 TEMPERATURE                          ℃        41.5

 CAPACITY                                kg/hr        11.3 + 1.7

 DISCHARGE CONDITIONS

 PRESSURE                               mmHg A        760

 TEMPERATURE                          ℃        35

 CAPACITY                                m3/hr        4.5413

 MOTIVE CONDITIONS

 FLUID                                   -        WATER

 PRESSURE                               mmHg A        3.5

 TEMPERATURE                          ℃        25.

 CAPACITY                                m3/hr        5

 NOISE LEVEL                             dB        Max.90 dB@1m

DESIGN CONDITIONS
 PRES. (DRIV. / Suction, Diffuser)         kg/cm2G        5   /   F.V~5

 TEMP. (DRIV. / Suction, Diffuser)         ℃        70  /   180

 MIN. CORROSION ALLOWANCE           mm        3.2

 APPLICABLE CODE        HEI, JIS

MATERIALS
 GUIDE VANE  : SUS304   SUCTION CHAMBER  :  STP370, SS400    DIFFUSER  :  STP370, SS400

 JET NOZZLE   : SUS304   GASKET              :  NON-ASBESTOS   BOLT/NUT : SS400

MODEL & SIZE
 MODEL        

 LENGTH                                  mm        607

 WEIGHT                                   kg        35

 CONECTION SIZE & RATING

       MOTIVE        JIS 10K - 40A FF

       SUCTION        JIS 10K - 80A RF

       DISCHARGE        JIS 10K - 40A FF

REMARK

   1) Atmsheric pressure : 1.0332 kg/cm2A
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그림 9. 제트 콘덴서의 설계 도면과 사진.
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  2. 저압용기 내압 재질 설계기술 개발 

 스팀 구동식 에젝터를 이용한 냉각시스템은 진공을 이용한 시스템으로서 진공탱크

의 설계가 매우 중요하다. 따라서 본 연구에서 사용된 진공 탱크는 다음과 같이 설

계를 진행하였다.

 일반상용 압력용기의 경우 아래의 규격과 같은 소재들이 사용되고 있다.

 저탄소강 : 탄소함유량이 0.3% 이하, 보통 탄소강은  Fe에 탄소가 0.2% 이하

․KS D3521

 압력용기용 강판(열간압연강판), 압력용기 및 고압설비 : 탄소함유량 0.2% 이하의 

강으로서  SPPV235(6mm～200mm), 315(6mm～100mm), 355(6mm～75), 450(6～75), 

490(6～75)를 사용하며 주문서에 따라 강판에 제어 압연을 하는 경우, 강판에 노말

라이징을 하는 경우, 강판에 퀜칭 템퍼링을 하는 경우, 강판을 압연한 그대로 하는 

경우 등으로  사용자의 주문에 따라 약간의 기타 성분의 함유량을 변화 시켜 소재

를 선택 할 수 있다.

․KS D3540 

 중․상온 압력 용기용 탄소 강판(탄소강 열간 압연 강판)

탄소함유량 0.3%이하의 강으로 특히 각 기호마다 두께 12.5mm이하 의 경우는 탄소

함유량이 0.21～0.27% 이하의 강으로서 SGV410, 450, 480을 사용하며, 두께 38mm 

이하의 강판은 주문자로부터 충격특성을 높이기 위한 목적으로 노말라이징을 지정

한 경우 이외에는 압연한 그대로 사용한다.

 그러나, 현재는 사용환경이 가혹해지고 내식성, 내열성등이 많이 요구되어짐에 따

라 일반 상용 구조물의 경우에는 기존의 탄소강판들이 사용되고 있으나, 가격이 허

용하는 범위내에서 내열성, 내식성 등이 우수한 스테인레스 강판을 사용한 소재들

이 부분적으로 사용되고 있다.

이러한 소재로서  STS304, STS316등이 있으나 본 과제에서는 STS304 소재를 사용해

서 압력용기를 설계 제작하고자 한다.

표 4는 진공 탱크의 설계 조건을 나타내고, 그림 10은 진공 탱크의 설계 도면을 나

타내고 있다.
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표 4. 진공 탱크의 설계 조건

KSGP

PROJECT   :   저진공 냉각시스템

PLANT      :   

LOCATION  :   

VACUUM TANK
 DOC. NO. SHEET

1 0F 1

 REQ. or P.O NO.

   

REV.

   0NO DATE REVISION

 ITEM NO.

   

DATE

08/05/2004

 SERVICE

  EVAPORATIVE TANK

NO of UNITS

   1

PREPD CHKD APPD

0 08/05/2004 FINAL

OPERATING CONDITIONS
 FLOW RATE        INLET               OUTLET

 WATER                                  kg/hr        885                  873.7

 WATER VAPOR                          kg/hr        "                     11.3

 AIR                                      kg/hr        1.7                   1.7

                                    

 PRESSURE                               mmhg A                   15

 TEMPERATURE                          ℃        25                   15.5

 TYPE                                     -               VERTICAL

 DIAMETER                               mm               610

 HEIGHT TOP TO BOTTOM              mm               1002.5

         

            

           

                       

                                       

 NOISE LEVEL                             dB        Max.90 dB@1m

DESIGN CONDITIONS
 PRESSURE.                              kg/cm2G        F.V~5

 TEMPERATURE                         ℃        75

 MIN. CORROSION ALLOWANCE          mm        3.2

 APPLICABLE CODE        HEI, ASME SEC VII DIV.1,  JIS

MATERIALS
 SHELL           : STS304      TOP            :  STS304     BOTOM      :    STS304

 SPRAY NOZZLE  : STS304      TRAY           :  STS304    DEFLECTOR  :    STS304

MODEL & SIZE
 MODEL        

 WATER INLET                                       JIS 10K - 25A FF

 CHILLER WATER OUTLET                          JIS 10K - 25A FF

 WATER VAPOR OUTLET        JIS 10K - 80A RF

 VACUUM BRAKE        PF 20K 

  

          

REMARK

   1) Atmsheric pressure : 1.0332 kg/cm2A
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그림 10. 진공 탱크의 설계 도면.
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  가. 소재의 선택

  내식성 소재인 STS304는 원자력 발전소나 화력발전소의 압력용기, 발전용 보일러 

및 열교환 장치 등에 많이 사용되는 고온용 구조재료로서 재료의 화학적 성분은 다

음과 같다.

표 5. Chemical compositions of STS 304 stainless steel(wt.%)

C Si Mn P S Cr Ni

0.072 0.50 0.68 0.026 0.013 18.0 8.36

  (1) 인장 시험

  인장실험은 ASTM D3039규정에 의거 10tonf MTS(810)으로 실시하였으며, 변위제어

모드에서 크로스헤드 스피드는 0.1mm/min으로 실험하였으며, 대기중의 실온에서 실

시하고, 항복응력, 최대인장응력을 구하고 연신율 및 탄성계수는 익스텐션메타를 

이용하여 측정하였다. 그림 11은 인장시험을 위한 시험편 형상 및 치수를 나타내고 

있다.

그림 11. Dimensions and shape of tensile test (STS304).

  (2) 프와송비(Poisson's ratio) 측정 시험

  재료에 인장력이 작용하면 이와 직각된 방향에는 수축이 생기고, 또한 압축력이 

작용하면 옆쪽 방향은 팽창한다. 순수한 인장 또는 압축으로 생긴 길이 방향의 단

위 스트레인으로 옆쪽 스트레인을 나눈 값을 프와송비(Poisson ratio)라고 한다. 

프와송비의 경우 재료의 고유값을 나타내는 것으로서 주철의 경우 0.23～0.27, 연

강의 경우 0.27～0.30 정도이며 정밀한 측정을 해야 신뢰성을 가질 수 있다. 또한 

차후에 첨부될 shell의 구조해석에서 해석시에 필요한 data 중의 하나이므로 정밀

한 측정을 해야한다. 프와송비의 측정은 전기저항선 식 스트레인게이지를 사용해서 

가로변형율 및 세로변형율은 측정한다.

  그림 12는 프와송비 측정을 위한 시험편의 형상과 치수를 나타내고 그림 13은 시

험편에 부착하기 위한 스트레인 게이지의 형상을 나타내고 있다.
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그림 12. Dimensions and shape for poisson's ratio test. 

         

그림 13. Straingauge shape for poisson's ratio test. 

  (3) 인장실험 결과

  표 6은 기계적 실험에 의한 실험결과를 나타내고 있다. 실험결과 얻은 SUS304 소

재의 항복강도 320MPa을 설계 기준으로 내압용기를 설계하며 최대인장강도는 

632MPa을 나타내고 있다. 그림 14는 인장실험결과 얻은 그래프를 나타내고 그림 15

는 인장시험기의 사진을 나타내고 있다.

 표 6. Mechanical properties of STS304 stainless steel at 20℃

Yield 

stress(MPa)

tensile 

stress(MPa)

elongation

(%)

reduction in 

area(%)

young's 

modulus(GPa)

Poisson's 

ratio

20℃ 320.06 632.48 59.04 72.20 199.7 0.29
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그림 14. Result of tensile test for STS304.

그림 15. Photo of tensile tester.
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   나. 이론적 배경

    (1) 이론적 배경

     (a)                           (b)   

   그림 16. Stress of inner pressure vessel.

  용기의 벽 두께가 곡률 반지름에 비하여 매우 작으면 그 벽의 응력들은 접선 방

향으로 작용하고 그 두께 위에 균일하게 분포한다고 볼 수 있으므로 그림 (a)와 같

이 평행과 자오선 사이의 벽요소 A를 그림 (b)와 같이 잘라내어 자오선 방향의 인

장응력을 σ1, 원주방향의 인장응력을 σ2, 균일한 벽두께를 t, A에 대한 자오선의 

반지름을 r1, A에 대한 원주방향의 반지름을 r2, 곡율 반지름 사이의 미소중심각을 

dθ1, 및 dθ2라 하면 요소 A의 호의 길이는 (b)와 같이 ds1 = r1dθ1, ds2 = r2dθ2로 

된다. 이때 요소 A의 가장자리에 작용하는 응력의 합력들은 σ1ds2t와 σ2ds1t가 되

고, 자오선 방향의 두 힘을 그 요소의 법선방향으로 분력을 구하면 다음과 같은 구

심력이 된다.

2σ 1ds 2t
dθ 1

2
 = 

σ
1ds 1ds 2t

r 1

원주방향의 두 힘의 법선성분인 구심력은 다음과 같다.

2σ 2ds 1t
dθ 2

2
 = 

σ
2ds 1ds 2t

r 2

이들 구심력의 합은 요소내면에 작용하는 압력에 의한 구심력과 평행되어야 하므로

σ
1ds 1ds 2t

r 1
 + 

σ
2ds 1ds 2t

r 2
 =  pds 1 ds 2

∴    
σ

1

r 1
 + 

σ
2

r 2
 =  

p
t
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위와 같은 관계식을 membrane theory 라 하며 이 식을 얇은 벽의 내압 용기에 적용

할 수 있다.

그림 17. Stress of thin cylinder wall.

위의 그림과 같이 보일러의 원통형벽에 작용하는 응력 σx, σy를 생각하면

r1 = ∞, r2 = r이므로 membrane theory로부터 다음과 같이 된다.

σ
y =  

pr
t

 =  
pd
2t

축방향의 인장응력 σx를 구하기 위해 x축에 대하여 수직횡단면에 작용하는 내압의 

합력과 벽판내에서의 저항력에 있어서 평형의 조건으로부터

σ
x
πdt = 

πd 2

4
p

∴   σ x = 
pd
4t

따라서 원둘레 방향의 인장응력 σy가 축방향의 인장응력 σx의 2배가 된다는 것을 

알 수 있으면 위의 두 식을 사용하여 이론적인 내압용기의 두께 계산식에 사용한

다.

    (2) Membrane Theory로부터 KS 규정의 내압용기 설계식 유도

 내경에 비하여 두께가 얇은 원통 또는 관(t/d<1/10)의 경우 강판 내부에는 압력에 

저항하는 인장응력이 생긴다.

   T = thickness

   L = Length

   D = Inside radius
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  Pi = Internal pressure

    (가) Circumferential Stress : Sc

   내압 Pi가 원통내벽을 누르는 전압력이나 하반부분의 물 표면에 누르는 전압력

은 같다.

Sc × T × L = Pi × D × L

Sc =  
(Pi × D)

(2 × T)
    

    (나) Longitudinal Stress : SL

 원통 절단면에 작용하는 전압력 P에 저항하기 위해 원통단면에 SL의 인장응력이 

발생한다.

Pi × 
πD 2

4
 = SL  × π × D × T

SL = 
Pi × D

4T

  이음효율 E를 고려하면

T =  
Pi × D
4Sc × E

    (다) membrane theory 

S
Pi

 =  
1

(K-1) + 0.6
        ( K =  Ro (외경) / Ri (내경) )

S = 
(p i × R)
T

 + 0.6 × Pi

Pi × R
T

 = S - 0.6 × Pi

∴   T = 
( Pi × R )

( S - 0.6 × Pi )

    이음효율 E를 적용하면 

T =  
( Pi × R )

( S × E - 0.6 × Pi )

  따라서 (가)의 이론적 배경에서 유도한 수식을 기본으로 해서 Membrane theory을 

이용하여 ASTM이나 KS모두 (나)에 사용된 내압 설계식을 사용하여 두께를 계산하여 

사용하며, 이와는 다르게 내압이 아니 외압이 가해질 때의 두께 계산 설계식은 

ASTM, KS 모두 이와는 다르게 실험값들이 첨가된 계산에 의해 두께 계산을 해야한

다 . 
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   다. 내압 용기의 특성 

 압력용기란 액체, 기체 등 유체를 저장 및 분리 등의 목적으로 압력에 견딜 수 있

게 설계, 제작된 모든 용기(Vessel)를 말하며 그 종류에는 Drum, Tower, Holder, 

Reactor, Storage Tank, Heat Exchange 등 여러 종류가 있다. 최근 이러한 압력용

기에 대한 다양한 연구는 국내외적으로 많이 이루어지고 있으며, 관련된 논문도 많

이 보고되고 있으나, 또한 대부분 실생활에서 많이 접할 수 있는 실린더형 압력용

기와 인공위성등의 특수한 목적으로 사용되는 곳에서는 구형 압력용기가 사용되고 

있다. 이러한 실린더형 압력용기는 양 끝단이 구형이고, 중간부분에는 실린더형으

로 구성되어 구형압력용기보다 복잡한 응력분포를 나타내고 있다. 특히, 형상의 변

화하는 지점에서 응력이 집중되어 나타나고 있다. 그래서, 접합부위에는 용접을 이

용하여 접합강도를 향상시키기 있다. 또한, 구형보다 제작이 용이하고, 적용범위가 

넓어 여러 곳에서 사용되고 있다. 

 현재 제작되어 시험가동중인 저압용기의 경우 두께 5mm의 강관에 상부와 하부는 

두께 5mm의 강판을 치수데로 절단한 후 둥근 곡면을 가공하기 위해서 forming으로 

제작 하였다. forming의 경우 성형작업의 일종으로 forging에 비해 재료 물성치와 

치수의 변화가 거의 없기 때문에 정확한 치수로 곡면 가공하는데 유리하다. 이렇게 

제작된 강관과 상하부 덮개를 스테인레스 용접을 하고 마무리 작업을 하여 압력용

기를 제작하였다.

  본 연구에서는 실제 제작된 용기의 실 모델에 근접한 구조해석을 통하여 이론적 

해석값을 수행하고 차후 사용 환경이나 적절한 용량에 맞는 저압용기 탱크의 설계

변경이나 형상변경에서 개선된 압력용기의 제작에 기초 data로서 활용하고자 한다.

   라. 강도 계산시 고려해야 할 사항

    (1) 적용법규(Applicable CODE)

 압력용기 설계, 제조에 관한 규격은 각국에 따라 다르게 적용하고 있으며 최근 들

어 각국의 기준을 통합하는 경향이 있다. 우리나라에서는 KS 규격이 있고, 국제규

격은 ISO 규격, 그리고 미국의 ASME 규격이 있다. 그러나 KS 규격의 경우 ASME에서 

유추된 수식이므로 현장에서는 ASME Sec.Ⅷ 규격을 많이 사용하고 있다. 

    (2) 설계압력 (Design Pressure)

 용기의 두께를 결정하는 중요한 요소로써, 용기의 최대 압력을 말한다. 설계압력

은 최고의 운전압력(Operating Pressure) 및 온도의 변화를 고려하여 약간의 여유

를 감안하여 결정하며, 일반적으로 운전압력의 5% 증가한 압력을 최고운전압력이라 

하고, 최고운전압력에 약 10%를 더한 압력과 최고운전 압력의 1.8배를 가한 압력 

중 큰 값을 설계압력으로 결정한다.

  설계압력은 내압과 외압 두 가지의 압력으로 나눌 수가 있다. 일반적으로 보통 

압력용기의 경우 대부분 내압에 의한 설계를 하며, 외압의 경우 많은 참고 data 가 
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필요하다. 

    (3) 설계온도(Design Temperature)

 설계압력과 마찬가지로 용기의 최대 온도를 말하며, 일반적으로 최고 운전온도에 

10 ~ 20℃를 더한 값을 설계온도로 하는 경우가 있으나, 설계압력 및 온도는 사용

되어지는 장소 및 사양(Specification)에 따라 결정되어지는 경우가 많다. 그러나 

최소 설계온도의 경우 충격시험(Impact Test)의 여부를 결정하고 MDMT(Design 

Minimum Metal Temperature)에서 충격시험에 견딜 수 있도록 재질선정을 해야 한

다.

    (4) 부식여유(Corrosion Allowance)

 부식여유는 운전중 발생할 수 있는 부식에 대한 여유이므로 계산상에서는 제외하

여 계산하며 계산된 두께에 부식여유를 다한다. 그러나 부식이 수명이나 사용상에 

문제가 있을 때는 크래드강이나 스테인레스강을 사용하며 본 연구에서는 부식에 의

한 수명저하를 근원적으로 방지하고자 스테인레스강을 채택하였으나 안전을 위하여 

최종적으로 부식여유를 1～2mm 두어 계산을 한다.

    (5) 허용응력 (Allowable Stress)

 허용응력은 설계온도, 사용 환경, 요구수명 등 여러 가지를 고려해서 정하나 본 

연구에서는 항복강도를 기초강도로 해서 안전율을 2.5로 가정을 하고 강도계산을 

한다.

    (6) 용접이음효율

 용접부의 방사선 시험(Radiographic Test) 정도에 따라 부여하는 값으로, 방사선 

시험이 Full인 경우 100%, Spot인 경우에는 85%, 실시하지 않는 경우는 70%의 이음

효율을 적용한다. 즉 방사선 시험에 따라 이음효율은 각각 1.0, 0.85 및 0.7로 이

음효율값을 사용한다. 본 연구에서는 용접이음효율을 0.85를 사용한다.

 - 방사선 시험(Radiographic Test) : 용접부위의 비파괴 검사의 일종으로 R.T. 

Full이란 의미는 용접부위 길이 전체를 촬영하여 합격여부를 판단하는 것을 말하

며, Spot란 대개 용접부 길이의 20%만 촬영하는 것을 의미한다.

    (7) 기타하중

 제작된 압력용기에 대한 응력 및 변형율 측정을 비파괴적으로 수행한다. 이때 대

표적인 변형율 측정은 전기 저항을 이용한 strain gauge을 사용한다.
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   마. Cylindrical shell의 Thickness 계산

    (1) KS B 6734 규정에 의한 계산(Ⅰ) : 내압이 작용하는 경우

    (가) Design condition 

Material STS304

Design Pressure P=1 MPa

Design Temperature T = 23℃

Inside Diameter D=1000 mm

Corrosion Allowance Ca = 2 mm

Joint Efficiency E = 0.8

Allowable Stress σa = 160MPa

 

 압력의 경우 용기 내부의 저압이 1 mmHg이므로 대기중의 압력과 차이를 759mmHg로 

생각할 수 있고, 이 압력이 용기에 작용한다고 할 수 있으므로 이 압력을 단위환산

을 하면 1 MPa이며, 허용응력의 경우 안전율을 2로 하면 항복강도가 320MPa이므로 

허용응력은 약 160MPa이 된다.

    (나) 둘레 방향응력에 의한 계산 두께

     t 1 =  
P ×R

σ
a×E - 0.6 ×P

= 
1 N/mm

2
×500 mm

160 N/mm 2×0.8 - 0.6×1 N/mm 2

       = 3.9 mm

    (다) 축방향 응력에 의한 계산두께

     t 1 =  
P ×R

2σ a×E + 0.4 ×P
= 

1 N/mm 2×500 mm

2 ×160 N/mm
2
×0.8 + 0.4×1 N/mm

2

       = 1.95 mm

 

      ∴ t1 > t2

     t = t1 + Ca = 3.9 + 1 = 4.9 

     ta = 5 mm

    (2) KS B6734 규격에 의한 계산 : 외압이 작용하는 경우

  외압이 작용하는 경우는 다음 페이지에 있는 부도1과 부도2를 참고 자료로해서 

아래와 같이 계산하며, 현재 이렇게 계산된 치수로 많이 사용되고 있다.
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  * Shell thickness under external press

    (가) Design condition

     ․Material : STS304

     ․Design External pressure : P = 1 MPa

     ․Design external temperature : T = 20 (℃)

     ․Used thickness : Ta = 5 (mm)

     ․Corrosion allowance : c = 0 (mm)

     ․Modulus of elasticity : Es = 1895803 (kg/cm
2)

     ․Shell outside diameter : D0 = 1008 (mm)

     ․Design length : L = 1660 (mm)

    (나) Minimum required thickness (UG-28(c) (1) )

    1) assumed a value for min. required thickness

      T = 4 (mm)

    2) Do  / T = 252.00,  L / Do = 1.647

      if L / Do < 0.05, use L / Do = 0.05

      if L / Do > 50.0 , use L / Do = 50.0

      factor A = 0.000204

      factor B = 195.67 (kg/cm
2
)

    3) Allowable external working pressure

     ․if factor A falling to the left end of the material/temperature line

PA =  
4B

3(Do/T)
 =  

4×195.67×4
3×1008

      PA = 1.04 (kg/cm
2)

    4) compare PA with Po

      PA = 1.04 (kg/cm
2
) ≥ Po = 1.00 (kg/cm

2
)

    (다) Min. required thickness T1 = T = 4.0 (mm)

    (라) Design thickness

      T2 = T1 + C = 4.00 (mm)

    (3) shell의 두께 계산 결과

  KS 규격에 의한 계산두께는 내압이 작용하는 경우는 압력이 759mmHg일 경우 약 

3.9 mm, 부식여유를 고려하면 약 5mm정도이면 안전한 것으로 생각한다. 그러나 

ASME 및 KS의 경우 외압이 작용하는 경우 압력이 760mmHg이고 온도가 20℃일 경우 

계산결과는 4mm로 계산이 되었으며 여유를 고려하면 5mm가 적당하다. 

  따라서, 본 연구에서 제작하고자하는 압력용기의 두께는 5mm 정도이면 제작과 사
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용이 가능할 것으로 생각하며 현재 제작시험중인 압력용기의 두께가 5mm로서 적당

하다는 것을 알 수 있다.

   바. 내압 용기의 구조해석

  그림 18은 압력용기의 3차원 모델을 나타내고 있다. 제작 후 실제 실험 및 test

를 위해서 압력용기의 경우 각 높이 별로 온도 측정과 압력의 유동 특성을 파악하

기 위해 앞에서 나타낸 도면처럼 작은 hole을 가공했으나 여기서는 내압용기의 설

계부분을 나타내기 때문에 생략하고 직접 고정 및 압력의 주 이동 배관을 나타내는 

위와 아래 부분의 hole 만을 나타내어 해석하기로 한다.

  해석은 상용 software ANSYS 7.1을 사용하여 앞에서 서술한 것과 같이 소재는 

SUS304로 하였고, tensile strength는 632MPa, yield strength는 320 MPa, young 

modulus는 199700MPa, poisson's ratio는 0.29로 하여 해석을 수행하였다. 

  그림 19는 내압용기의 mesh 형상을 나타내고 있다. 해석에 사용된 요소는 

tetrahedral shape(4node) ANSYS Element No.45를 사용하였고, element 수는 

72345, node 수는 24240를 사용하였다.

  그림 20과 그림 21은 경계조건 및 하중조건을 나타내고 있다.

  상하부에 있는 외부 inlet과 outlet에 체결되는 내부를 완전고정하여 모든 방향

의 움직임을 고정하여 내면에 구속조건을 3방향(ux, uy, uz)으로 구속하였다.

  저압 탱크의 내부는 1mmHg이고, 외부는 대기압인 760mmHg(1bar)이므로, 기압차만

큼 탱크를 외부면에 균일한 압력으로 면에 대해 수직으로 부과하였다. 이때, 모델

을 형성한 단위는 mm이므로, 압력은 MPa로 통일하였다. 

  기압차가 759mmHg이므로, 하중은 대략 0.10102MPa을 탱크 외면에 대해서 그림처

럼 압력을 가하였다. 
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그림 18. 3D Model of vacuum tank.

그림 19. Mesh shape of analysis model.
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그림 20. Boundary condition.

그림 21. Load condition.
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    (1) 해석 결과

    (가) deformation

  탱크의 외부에서 압력이 분포하고 있으므로 탱크가 압축되고 있으며, 특히 상하

부에 있는 외부 inlet과 outlet이 완전 고정되어, 길게 확장된 형상을 보여주고 있

다. 최대 변형된 값은 0.0258mm이므로, 거의 변형이 발생하지 않고 있음을 알 수 

있으나 변형된 거동을 파악하기 위하여 그림 22(a)에는 가상적으로 압축된 거동을 

보여주고 있으며, 그림 22(b)에는 실제 변형된 거동을 보여주고 있다.

(a) Magnified  deformation

(a) actual deformation

그림 22. Results of deformation.
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    (나) Stress

  외부의 대기압에 의해서 발생하는 탱크의 최대 상당 응력분포를 그림 23에 나타

내고 있다. 최대 상당 응력값은 23.36MPa이고, inlet과 outlet 부근에서 발생하고 

있으며, 탱크 벽면에서는 5MPa이하의 낮은 응력값이 발생하고 있음을 알 수 있다. 

이는 sus304의 항복강도가 320MPa인데 비해 탱크 벽면의 인장강도가 5MPa로서 대략 

1.5%의 작은 응력이 발생하므로서 대단히 안전성 측면에서는 대단히 우수하다는 것

을 알 수 있다. 그리고 최대상당응력이 23.36MPa이 배관 연결부에 작용하며 이 부

분은 실제 연결시 용접 beed를 충분히 줌으로서 보완 작업을 할 필요가 있다. 그림 

23에는 inlet 부근에서 발생하는 상당응력분포도를 확대하여 보여주고 있으며, 그

림 24에는 탱크 내부에서 발생하는 상당응력분포도를 보여주고 있다.

그림 23. Equivalence stress distribution.
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그림 24. Equivalence stress of inlet part. 

그림 25. Equivalence stress of inner part. 
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  일반적으로 압력 용기에서는 축방향 응력과 후프 응력값에 대한 정보가 중요하므

로, 좌표축과 좌표계를 변경하여 결과를 도출하였다. 후프 응력값은 탱크의 형상이 

변화는 지점에서 인장은 7.26MPa이 발생하였고, inlet과 outlet 부근에서 압축으로 

-9.60MPa이 발생하였다. 후프응력분포는 그림 26～28에서 보여주고 있다. 축방향의 

응력은 inlet과 outlet 부근에서 압축으로 -10.83MPa이 발생하고 있으며, 인장으로

는 형상이 변화는 지점과 inlet과 outlet의 중간지점에서 발생되고 있음을 알 수 

있다. 그림 29는 축방향 응력 분포도를 보여주고 있다.

그림 26. Hoop stress distribution.
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그림 27. Hoop stress distribution of inlet part.

그림 28. Hoop stress distribution of inner part.
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그림 29. Stress distribution of Axial direction.
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    사. 결론

    (1) 내압을 받는 압력용기로 해서 KS B 6734 규정에 의한 내압용기 설계 값은 

대략 4mm 정도이나 여유치를 두어 설계하면 5mm가 적당하며 이에 근거하여 제작 된 

압력용기는 비교적 안정적으로 설계 되었다.

    (2) ANSYS에 의한 구조해석 결과 대략 압력용기의 외벽에 5MPa의 응력이 발생

하므로 항복강도 대비 대략 1.5 %의 적은 응력이 발생하였다.
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 제2절 스팀 구동식 에젝터 개발

  1. 스팀 구동식 에젝터를 이용한 냉각 시스템

  그림 30은 스팀 구동식 에젝터를 이용한 냉각 시스템의 개략도와 사진은 나타낸 

것이다. 본 시스템은 스팀 에젝터를 구동원인 스팀을 만들기 위해 스팀 보일러를 

설치하였고, 진공 탱크를 설치하고, 진공 탱크내부에 열교환기를 이용한 실험을 위

해 열교환기를 설치하였으며, 진공 탱크내에는 온도를 특정할 수 있는 

Thermocouple(RTD PT100Ω)을 설치하였으며, 진공 탱크 상부에는 압력 측정을 위해 

Bourdon tube gauge와 Pressure transducer(PSHA0760HAAJ)를 설치하였으며, 열교환

기를 이용한 실험을 위해서 전기 보일러를 설치하여 25℃의 물을 공급할 수 있도록 

하였다. 압력과 온도의 측정값을 저장하기 위해서 Data Logger와 Computer를 이용

하였다. 그림 31은 냉각 시스템의 세부 도면을 나타낸 것이다.
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그림 30. 스팀 구동식 에젝터를 이용한 냉각 시스템의 개략도와 사진.
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그림 31. 스팀 구동식 에젝터 시스템의 세부 도면.

  2. 열교환기의 설계

  열교환기는 하나의 유체 흐름에서 또 다른 유체 흐름으로의 열전달을 이루는 장

치이다. 서로 온도가 다르고 고체벽으로 분리된 두 유체들 사이의 열교환의 프로세

스는 많은 공업응용분야에서 일어나고 있다. 이 열교환을 수행하는데 사용되는 장

치를 열교환기라 칭하며 동력발생, 냉동, 공기 조화, 시품 제조 공정, 화학 공정, 

기름 정제, 그리고 거의 모든 운송 수단의 작동은 다양한 종류의 열교환기에 의존

한다.  본 절에서는 진공 탱크내에 장착되는 열교환기의 설계 및 제작을 위하여 이

에 관련한 제반 열교환기의 기본적인 특성을 살펴본다.  

   가. 열교환기의 형식

  열교환기의 분류는 전형적으로 유동배열(flow arrangement)과 구조의 형식(type 

of construction)에 기인한다. 가장 간단한 열교환기는 동심관(또는 이중관)구조에

서 같은 방향 또는 반대방향으로 고온의 유체와 저온의 유체가 흐르는 열교환기다. 

그림 32a의 평행유동(parallel-flow) 배열에서는 고온 및 저온의 유체들이 같은 끝

면에서 들어가서, 같은 방향으로 흐르고, 같은 끝면에서 나온다. 

  그림 32b의 대향유동(counter-flow) 배열에서는 유체들이 반대쪽 끝면에서 들어

가서 반대방향으로 흐르고, 서로 반대측 끝면에서 나온다. 이와는 달리 유체들이 
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그림 33에서의 휜이 있거나 휜이 없는 관형 열교환기들에 의하여 표시된 것처럼 직

교유동(cross-flow)으로 흐를 수도 있다. 두 장치는 관들 바깥을 지나 흐르는 유체

가 혼합되지 않았느냐(unmixed), 혼합되었느냐(mixed)에 따라 다른 형식으로 구별

된다. 

            (a) 평행유동                             (b) 대향유동

그림 32. 동심관 열교환기.

  그림 33a에서 휜이 주 유동방향(x)을 가로지르는 방향(y)으로의 유동을 막기 때

문에 유체는 혼합되지 않았다(unmixed)고 말한다. 이 경우, 유체온도는 x와 y에 따

라 변한다. 반면에 그림 33b의 휜이 없는 관군에서는 가로지르는 방향으로 유체의 

운동, 따라서 혼합이 가능하며, 온도변화는 주로 주 유동방향으로 일어난다. 관유

동은 혼합되지 않으므로 휜이 없는 열교환기에서는 한 유체는 혼합되고 다른 유체

는 혼합되지 않는다. 한편 휜이 있는 열교환기에서는 두 유체 모두 혼합되지 않는

다. 혼합조건의 성질은 열교환기 성능에도 큰 영향을 미칠 수 있다.

(a)두 유체가 혼합되지 않고 휜이 있음     (b)한 유체 혼합, 다른 유체 비혼합,

                                            휜이 없음

그림 33. 직교 유동 열교환기.

  또 다른 일반적인 형태는 셸-앤드-튜브(shell-and-tube)형 열교환기이다. 셸 통
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로들을 가진 가장 간단한 형식이 그림 34에 나타나 있다. 배플(baffle)은 대체로 

난류와 직교유동 속도성분을 유발하여 셸측의 대류열전달계수를 증가시키기 위하여 

설치된다. 한 개의 셸 통로와 두 관 통로 그리고 두 개의 셸 통로와 네 개의 관 통

로를 가진 배플이 부착된 열교환기들이 각각 그림 35a와 35b에 표시되어 있다.

그림 34. 단일셸 통로와 단일관 통로를 가진 셸-앤드-튜브 열교환기

(직교유동-대향유동 조작 양식)
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 (a) 1셸 통로와 2관 통로, (b) 2셸 통로와 4관 통로

그림 35. 셸-앤드-튜브 열교환기.

  컴팩트 열교환기(compact heat exchanger)라고 하는 이 장치는 휜이 달린 관들 

또는 평판들의 밀집된 배열을 가지며, 적어도 한 유체가 기체이고 따라서 작은 대

류열전달계수를 가지는 특성이 있는 경우에 주로 사용된다. 관들은 그림 36a, 36b

와 c에서와 같이 각각 평판과 원형일 수 있다. 평행평판 열교환기는 휜이 부착되거

나 파형으로 되어 있으며(corrugated), 단일통로(그림 36d) 또는 다중통로(그림 

36e)의 모드로 작동된다. 컴팩트 열교환기와 관계되는 유동통로는 전형적으로 작고

( Dh ≲ 5mm ), 유동은 보통 층류이다.
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(a) 휜-관(납작 관들, 연속평판 휜들), 

(b) 휜-관(원형 관들, 연속평한 휜들), 

(c) 휜-관(원형 관들, 원형 휜들), 

(d) 평한-휜(단일통로), 

(e) 평판-휜(다중통로)

그림 36. 컴팩트 열교환기 중심부. 

   나. 유체의 온도 변화 특성

  그림 37에 나타난 간단한 경우에 대하여 볼 수 있듯이 열교환기 내의 온도 변화 

특성은 기하학적 유동 현상과 관련이 있다. 그림에서 하점자 H는 고온 유체를, C는 

저온 유체를 나타내고 있다. 간단한 응축기를 묘사하고 있는 그림 37a에서 TC는 열

교환기의 유동 방향을 따라 증가하는 반면 TH는 일정하게 유지된다. 

  그림 37b에 표시한 평행유동 열교환기의 경우 온도차(TH-TC)는 유동 방향을 따라 

감소한다. 또한 저온 유체의 출구측 온도는 고온 유체의 출구측 온도보다 높을 수 

없다. 즉 TC,out ＜ TH,out이다. 

  그림 37c의 대향유동 열교환기의 경우 온도차(TH-TC)는 감소하거나 증가할 수 있

으며 특별한 경우에는 일정할 수도 있다. 저온 유체의 출구측 온도가 고온 유체의 

출구측 온도보다 높아질 수 있음에 유의해야 한다. 직교유동 열교환기의 온도 변화 
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형태는 저온 유체에 대해 좀더 복잡하다. 

  재생식 열교환기의 경우 그림 37e에 나타난 것처럼 출구측 온도는 시간에 따라 

변한다. 종종 단일 열교환기에서 진술한 온도 변화 형태가 복합적으로 나타나는 경

우가 있는데 그러한 예로서 그림 37f에서 볼 수 있는 평행유동 스팀 발생기(steam 

generator)를 들 수 있다.

그림 37. 여러 열교환기 형성에 따른 유체 온도 변화 특성.
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   다. 전열면

  각 종 열교환기는 열전달면을 여러 가지 형상으로 할 수 있다. 가장 흔한 형상이 

원형 단면의 곧은 일반관으로써 굽거나 나선 모양으로도 사용된다. 기체 대 액체 

열교환기(gas-to-liquid heat exchanger)와 같이 관 한 면에서의 열저항이 다른 면

의 열저항보다 훨씬 클 때는 유효 열전달 면적을 증가시키기 위해 기체측에 휜을 

부착하기도 한다. 보통 휜은 관의 바깥면에 부착하는데 때로는 안쪽면에 휜을 부착

하기도 한다. 판형과 고밀도 열교환기의 경우 휜을 부착하는 방법은 매우 복잡하

다. 설계 기술자들이 과도한 압력 강하 없이 열전달 면적을 증가시킬 수 있고 동시

에 제작비용 또한 저렴하게 하기 위한 휜의 설계에 상당한 재능을 보여 왔는데 그

림 38의 자동차 방열기가 좋은 예이다.

그림 38. 자동차용 방열기 예.

   라. 총합열전달계수

  모든 열교환기의 해석에 있어서 필수적이지만, 종종 가장 불확실한 부분은 총합

열전달계수(overall heat transfer coefficient)를 결정하는 일이다. 식 1로부터, 

이 계수는 두 유체들 사이의 열전달에 대한 전체 열저항으로 정의된다. 식 2와 식 

3에서 이 계수는 각각 복합평면 벽과 복합원통형 벽에 의해 분리된 유체들 사이의 

전도저항들과 대류저항들을 고려하여 결정된다. 그러나 이러한 결과들은 단지 깨끗

하고 휜이 없는 표면에만 적용된다는 것을 아는 것이 중요하다.

U=
1
RtotA

=
1

[ (1/h 1 )+(LA/kA)+(LB/kB)+(LC/kC)+(1/h 4 )]
        (1)
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Rtot=∑Rt=
ΔT
q

=
1
UA

                         (2)

U 1=
1

1
h 1

+
r 1
kA

ln
r 2
r 1

+
r 1
kB

ln
r 3
r 2

+
r 1
kC

ln
r 4
r 3

+
r 1
r 4

1
h 4

         (3)

  통상적인 열교환기 작동에서는 표면은 유체의 불순물, 녹의 생성 또는 다른 유체

와 벽 재료 사이의 반응으로 가끔 불결(fouling)과 관계된다. 표면 위의 막 또는 

스케일(scale)의 지속적인 침적이 유체들 사이의 열전달에 대한 저항을 크게 증가

시킬 수 있다. 이 효과는 불결계수(fouling factor) Rf라고 칭하는 부가적 열저항

을 도입하여 다룰 수 있다. 이 값은 작동온도, 유체속도 그리고 교환기의 사용기간

에 따라 달라진다.

  또한, 휜은 한쪽 또는 양 유체들에 노출된 표면들에 부착되며, 표면적을 증가시

킴으로써 대류열전달에 대한 열저항을 감소시킨다. 따라서, 표면불결과 휜(확장된 

표면)효과를 포함하여 총합열전달계수는 다음과 같이 나타낼 수 있다.

1
UA

=
1
UcAc

=
1
UhAh

=
1

(η 0hA) c
+
R'' f,c
(η 0A) c

+Rw+
R'' f,h
(η 0A) h

+
1

(η 0hA) h
   (4)

여기서 c와 h는 각각 찬 유체 및 더운 유체들을 뜻한다. 곱 UA를 계산할 때, 더운

쪽 또는 차가운쪽을 명시할 필요가 없다(UcAc = UhAh). 그러나 Ac ≠ Ah이면 Uc ≠ 

Uh이므로, 총합열전달계수의 계산은 차가운쪽 표면적 또는 더운쪽 표면적 중 어느 

것을 기초로 하였는지에 따라 달라진다. 전도저항 Rw는 평판벽에 대하여는 식 5로

부터 구할 수 있고, 원통형벽에 대해서는 식 6으로부터 얻어진다.

R t,cond=
Ts,1-Ts,2

q x
=
L
kA

                      (5)

R t,cond=
ln (r 2/r 1)

2πLk
                         (6)

대표적인 불결계수가 표 7에 나타나 있지만, 이 계수는 열교환기 작동 중 한 변수

이다.(깨끗한 표면에 대한 0으로부터 침적물이 표면에 축적되면서 증가한다.)
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  표 7. 대표적인 불결계수들

유체 R''f (m
2⋅K/W )

해수와 처리된 보일러급수(50℃ 이하) 0.0001

해수와 처리된 보일러급수(50℃ 이상) 0.0002

하천의 물(50℃ 이하) 0.0002 ～ 0.001

연료유 0.0009

냉동액체 0.0002

수증기(비급유베어링) 0.0001

  식 4에서의 η
0
는 휜이 부착된 표면의 총괄표면효율(overall surface efficiency 

) 또는 온도유용도(temperature effectiveness)라 칭한다. 이것은 찬 표면 또는 더

운 표면에 대하여 열전달률이 다음과 같도록 정의된다.

q=η
0h A (Tb-T∞)                          (7)

여기서 Tb는 기부표면온도이고 A는 총(휜과 노출된 기부면을 합한) 표면면적이다. 

이 양에서 다음 식이 유도되었다.

η
0=1-

Af
A

(1-η
f)                            (8)

여기서 Af는 전체 휜 표면면적이고 η
f
는 단일휜의 효율이다. 길이가 L인 직선 휜 

또는 핀 휜(Pin fin)이 사용되고 휜 끝이 단열되었다고 가정하면 휜의 열전달률을 

구하는  q f= hPkAc θ btanhmL 식과 휜효율의 논리적인 정의 식인 

η
f=

q f
q max

=
q f

hAfθ b
는 다음과 같이 된다. 여기서 Af는 휜의 표면면적이다.

η
f=

tanh(mL)
mL

                             (9)

여기서 m = (2h/kt)1/2이고, t는 휜 두께이다. 환상(annular) 휜에 대한 효율은 그

림 8로부터 얻을 수 있다.
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그림 39. 직사각형 윤곽단면을 가지는 환형휜의 효율.

  일반적으로 높은 열전도율의 얇은 벽이 사용되므로, 식 4의 벽전도항은 종종 무

시될 수 있다. 또한, 대류열전달계수들 중의 하나는 종종 다른 것보다 대단히 작으

므로, 따라서 총합열전달계수의 결정을 좌우한다. 예를 들면, 한 유체가 기체이고 

다른 유체가 액체 또는 응축 또는 비등을 하고 있는 액체-증기 혼합물이면, 기체측

의 대류열전달계수는 훨씬 더 작다. 이러한 상황 때문에 휜이 기체측의 대류를 증

진시키기 위해 사용된다. 총합열전달계수의 대표적인 값들이 표 8에 요약되어 있

다.

  휜이 없는 관형(tubular) 열교환기에 대하여 식 4는 다음과 같이 된다.

1
UA

=
1
UiAi

=
1
UoAo

=
1
h iAi

+
R'' f, i
A i

+
ln(Do/Di
2πkL

+
R'' f,o
Ao

+
1
hoAo

    (10)

표 8. 총합열전달계수의 대표적 값들

유체 R''f (m
2⋅K/W )

해수와 처리된 보일러급수(50℃ 이하) 0.0001

해수와 처리된 보일러급수(50℃ 이상) 0.0002

하천의 물(50℃ 이하) 0.0002 ～ 0.001

연료유 0.0009

냉동액체 0.0002

수증기(비급유베어링) 0.0001
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여기서 하첨자 i와 o는 더운 유체 또는 찬 유체에 노출되어 있는 안쪽 관표면(Af = 

πDiL)과 바깥 관표면(Ao = πDoL)을 나타낸다.

  총합열전달계수는 더운 그리고 찬 유체의 대류열전달계수들과, 불결계수들 그리

고 적절한 기하학적 파라미터들을 알면 결정될 수 있다. 

그림 40. 2유체 열교환기의 고온과 저온유체들에 대한 총 에너지평형들.

  마. 열교환기 해석 : 로그평균온도차의 이용

  열교환기를 설계하거나 또는 성능을 예측하기 위하여는 총 열전달률을 입구 및 

출구의 유체온도들, 총합열전달계수, 그리고 열전달을 위한 총 표면면적의 양들과 

관련시키는 것이 필수적이다. 이와 같은 관계가 그림 9에 표시된 바와 같은 총 에

너지평형을 고온유체와 저온유체에 적용시킴으로써 쉽게 얻을 수 있다. 특히 q가 

고온유체와 저온유체 사이의 총 열전달률이고, 열교환기와 그 주변 사이의 열전달

을 무시할 수 있으며, 위치에너지와 운동에너지의 변화들도 무시할 수 있다면, 식 

(11a)의 에너지 평형식을 적용하면 다음과 같이 쓸 수 있다.

q= mḣ( ih, i- i h, o )                         (11-a)

그리고 

q= m ċ( i c, o- i c, i )                         (12-a)

을 준다. 여기서 i는 유체의 엔탈피(enthalpy)이다. 하첨자들 h와 c는 고온유체와 

저온유체를 뜻하며, i와 o는 유체입구와 유체출구 조건들을 나타낸다. 만약 유체가 

상변화를 일으키지 않고 그리고 일정 비열들이 가정된다면, 이 식들은 다음과 같이 

된다.

q= mḣ c p, h (T h, i-T h, o )                   (11-b)

그리고
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q= mc ̇ c p, c (T c, o-T c, i )                    (12-b)

이다. 여기서 윗식들에 나타나는 온도들은 지정된 위치들에서의 평균유체온도들이

다. 식들 11과 12는 유동배열과 열교환기의 형식에 무관계함에 유의하라.

  또 다른 유용한 식이 총 열전달률 q를 고온유체와 저온유체 사이의 온도차 ΔT와 

관계시킴으로써 얻어질 수 있다. 여기서 ΔT는 다음과 같다.

ΔT≡Th-Tc                             (13)

이러한 식은 단순한 대류열전달계수 h 대신에 총합열전달계수 U를 사용한 Newton의 

냉각법칙의 확장이라 할 수 있다. 그러나 ΔT는 열교환기의 위치에 따라 변화하므

로, 다음 형식의 비율방정식으로 다루는 것이 필요하다.

q = UAΔTm                             (14)

여기서 ΔTm은 적절한 평균온도차이다. 식 14는 식 11 및 식 12와 함께 열교환기 해

석을 수행하는데 사용될 수 있다. 그러나 이것이 행해지기 이전에 ΔTm의 특정 형식

이 확립되어야 한다. 

   바. 핀-관 열교환기

    (1) 열교환기의 성능이 시스템에 미치는 영향

  일반적으로 가정용 공조기에는 원형 동관과 알루미늄 핀으로 이루어진 핀-관 열

교환기를 대부분 이용하고 있으며, 핀-관 열교환기의 열전달계수를 촉진시키는 방

법으로는 미세핀관(micro-fin tube)과 루버, 슬릿 등을 이용한 열전달 촉진 핀으로 

대표된다. 열교환기의 열전달계수를 증가시킴으로써 공조기의 에너지소비효율(EER 

: energy efficiency ratio)을 개선할 수 있으며, 열교환기의 크기를 줄여서 외형

의 컴팩트화를 구현할 수 있다. 또한 풍량을 줄임으로써 간접적으로 소음저감효과

도 기대할 수 있다. 그러나 실제 열교환기를 공조기에 적용함에 있어 동일한 열교

환기를 이용하더라도 냉매 회로 설계 및 분기관의 선택에 따라 그 성능이 매우 큰 

차이를 나타낼 수 있다.

  공조기의 성능 평가에 있어서 정격 상태에서의 냉방능력 및 에너지소비효율도 중

요하지만 과부하, 저온, 이슬 맺힘 등의 신뢰성 평가항목도 만족시켜야 한다. 따라

서 냉방 능력 및 효율을 최적화하면서 기타 신뢰성을 만족시키기 위해서는 열교환

기 설계 능력이 가장 중요한 변수라고 할 수 있으며, 실제 개발단계에서 이 부분에 

많은 시행착오를 거치게 된다.

  공조기에 사용되는 핀-관 열교환기는 그림 41과 같은 구조로 되어 있으며, 원형
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의 동관과 알루미늄 핀으로 구성되어 있다. 공기는 냉매의 유동방향과 수직으로 핀 

사이를 통과하여 유동하게 되어 있어서 각각의 개별 관으로 볼 때는 직교류

(corss-flow) 열교환기라고 할 수 있다. 실제의 경우에 있어서는 열교환기의 성능

을 최적화하고 각종 신뢰성을 확보하기 위하여 냉매의 회로 구성이 매우 복잡하게 

되어 있다.

그림 41. 핀-관 열교환기의 구조.

  국내에서는 직경 9.52mm 및 7.0mm의 관을 대부분 사용하고 있으며, 7.0mm는 컴팩

트화가 요구되는 벽걸이형의 소형 공조기 실내기에 주로 사용되고 나머지에는 대부

분 9.52mm 관이 쓰인다.

  이와 같은 핀-관 열교환기의 열저항은 관내 냉매 및 공기층의 대류열저항, 관벽

의 전도열저항 및 관과 핀 사이의 접촉열저항으로 나눌 수 있으며, 전도열저항은 

전체 열저항의 1% 미만이므로 무시하는 것이 일반적이다. 일반적인 가정용 공조기

의 운전조건에서 R22 냉매의 관내 증발 혹은 응축 열전달계수는 대략 3,000 ～ 

5,000W/m2℃ 정도되며, 공기측 열전달계수는 약 50 ～ 150W/m2℃ 정도로 알려져 있

다. 접촉열저항에 대한 연구는 많이 결과를 참고하면 대략 5000 ～ 10,000W/m2℃ 

정도로 나타난다.

  이와 같이 공기측 열전달계수가 냉매측의 약 1/40밖에 안되므로 전열면적을 증가

시키기 위하여 핀을 부착하여 사용한다. 9.52mm의 경우에는 냉매측 전열면적에 대

한 공기측 전열면적의 비가 대략 20 ～ 30 배로 설계되어 있으며, 7.0mm의 경우에

는 약 10 ～ 20배 정도 된다. 이와 같은 수치를 기준으로 보면 전체 열저항에서 공

기측 열저항이 차지하는 비중이 50 ～ 80%로 가장 크고, 냉매측 및 접촉열저항이 

각각 10 ～ 20% 정도 된다고 할 수 있다. 따라서 공기측 열전달계수를 개선함으로

써 전체 열교환기 성능을 효과적으로 증대시킬 수 있다는 것을 알 수 있다.
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  열교환기의 성능을 증대시키는 방법으로는 열전달 촉진 핀 혹은 관의 사용을 통

한 열전달계수 증가, 전열면적 증대, 풍량 증가 등의 방법을 생각할 수 있다. 이와 

같은 방법으로 증발기의 성능을 향상시켰을 경우에 공조기의 성능에 미치는 영향을 

살펴보자. 팽창 장치 입구의 냉매 과냉각도 및 압축기 입구의 과열도가 일정하도록 

팽창장치 및 냉매 봉입량을 조절한다고 가정하면 증발기의 성능이 향상됨으로써 냉

매의 증발압력 및 응축압력이 상승으로 냉매 순환량이 증가하여 공조기의 냉방능력

과 소비전력이 동시에 증가한다. 그러나 일반적으로 냉방능력의 증가폭이 소비전력

의 증가폭보다 크기 때문에 궁극적으로 에너지소비효율이 약간 증가한다.

그림 42. 냉매측 열전달계수(상대값).

  그림 42는 증발기 및 응축기의 공기측 열전달계수가 동시에 증가하는 경우에 공

조기의 냉방능력, 소비전력 및 에너지소비효율의 변화 추이를 나타낸다. 이 그래프

는 특정한 사양의 공조기에 대하여 컴퓨터 시뮬레이션을 통하여 얻은 결과로서 일

반적인 경우에 용량대에 따라 혹은 열교환기 등의 사양에 따라 그 수치가 달라질 

수도 있으나, 대개의 경우에 그림 41와 같은 경향을 나타낸다고 생각된다. 그림 41

를 참고하면 증발기와 응축기의 열전달계수가 동시에 100% 증가하더라도 냉방능력

이 약 6%, 에너지소비효율이 약 8% 정도 증가에 그치는 것을 알 수 있으며, 실제로 

공기측 열전달계수를 100% 증가시키는 것이 현실적으로 매우 어려운 점을 감안할 

때 핀-관 열교환기의 핀 또는 관의 열전달계수를 향상시킴으로써 공조기의 성능을 

극적으로 개선하기는 어렵다는 것을 알 수 있다.

    (2) 회로의 설계

  핀-관 열교환기의 가장 큰 특징 중의 하나는 냉매회로를 매우 다양하게 설계할 

수 있다는 점이라고 할 수 있다. 냉매회로의 설계는 열교환기의 최적화라는 측면에

서도 매우 중요하지만 공조기의 신뢰성 확보에 있어서 결정적인 변수라고 할 수 있

다. 열교환기 설계를 단일회로로 하면 분기관이나 합기관 등의 부품이 필요없고, 

회로 간의 냉매 분배 문제도 없으므로 재료비도 절감되고 매우 간단하게 설계할 수 
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있다. 또한 관내 냉매의 질량유속이 클수록 열전달계수가 증가하므로 압력손실을 

고려하지 않는다면 열전달 측면에서는 단일회로로 하는 것이 유리하다. 그러나 실

제로는 관내 냉매의 유동에 의하여 압력강하가 발생하므로 과다한 압력강하를 피하

기 위하여 공조기의 냉방능력과 열교환기 사이즈에 따라 냉매를 분기하여 다수의 

회로로 구성하는 것이 일반적이다. 냉매의 압력강하가 과도하게 되면 열교환기 입

구와 출구 간의 온도차가 커져서 저온 운전시 착상이 생기는 등 신뢰성에 악영향을 

줄뿐만 아니라 압축기 소비전력도 상승한다.

  일반적으로 냉방능력 10kcal/h 당 개략적으로 냉매순환량이 2.5kg/h 정도 되며, 

냉방능력의 증가에 따라 냉매순환량이 거의 비례적으로 증가한다고 볼 수 있다. 냉

매의 관내 압력강하는 개략적으로 냉매순환량의 1.5 ～ 2제곱에 비례하며 관경의 

4.5 ～ 5제곱에 반비례한다. 따라서 냉매 회로의 개수는 공조기의 냉방능력, 열교

환기 관의 길이, 내경 등을 고려하여 적절하게 결정되어야 하며, 열교환기 입출구 

압력강하를 대략 0.5kgf/cm
2
 이하로 하는 것이 일반적이다.

  이와 같이 열교환기의 회로를 다수로 구성할 경우에 가장 중요한 문제는 냉매의 

균배 문제이다. 냉매가 특정한 회로에 편중되어 흘러간다면 결과적으로 열교환기를 

비효율적으로 활용하게 되어 성능에 악영향을 줄 뿐 아니라, 열교환기 온도의 불균

일화를 초래하여 이슬 맺힘 등의 신뢰성 문제를 유발시킨다.

  냉매의 분배에 대하여 체계적인 이론은 정립된 바가 없으며, 일반적으로 설계자

의 경험 및 시행착오에 의하여 최적 냉매회로를 찾아내는 것이 현실이다. 보통 각 

냉매회로의 열교환기 표면온도를 측정하여 모든 휜의 온도가 균일하게 유지되도록 

설계하는 것이 바람직하며, 특히 각 회로의 출구 온도가 일치되도록 하는 것이 매

우 중요하다. 열교환기의 냉매회로 개수가 많을수록 또한 관경이 작을수록 냉매의 

균배는 어려워지고, 특히 응축기보다 증발기의 경우에 냉매 압력강하가 커서 냉매

회로의 수를 늘려야 하므로 더욱 어렵다.

    (3) 열교환기의 설계 및 제작 

  이상과 같이 열교환기는 그 적용처에 따라서 수많은 용도로 개발, 진행되어 가고 

있다. 본 연구 시스템은 대기압이하의 진공 상태에서의 열교환이 주된 역할을 하므

로 이에 알맞은 열교환기의 설계 개발이 중요하다. 즉, 진공하에서의 열교환 성능

은 대류에 의한 열전달이 거의 없기 때문에 상대적인 열교환 성능이 저하 될 수 있

다. 

  본 냉각 시스템에서는 관형 열교환기를 사용하여 물 및 해수의 냉각 특성을 파악

하고자 한다. 핀-관형 열교환기를 사용하면 열교환 효율등의 이점이 있지만 형상이 

본 시스템에 적합하지 않기 때문에 진공 탱크내에 관형 열교환기를 사용하여 나선

형으로 설계하여 용량을 크게 하였다. 
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그림 43. 진공탱크 및 열교환기 3차원 도면

그림 44. 열교환기 3차원 도면

  그림 42은 진공 탱크 내부를 3차원으로 모델링한 것이며, 그림 43은 진공 탱크 

내부의 열교환기 형상을 3차원으로 모델링한 것이다. 그림 42에서 보면 진공탱크내
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에 상부에 상부 공기를 응축하기 위한 열교환기와 하부에 냉각을 위한 열교환기가 

설치 되어 있다. 상부의 열교환기를 설치한 것은 진공 효율을 증가 시키기 위한 것

이고, 하부는 물 및 해수의 냉각 실험을 위한 것이다. 중간에 설치된 것은 물 및 

해수를 진공 탱크내로 공급하기 위한 장치이다.

3. 해수 순환 실험 장치 

  본 절에서는 해수를 이용한 냉각 실험 장치로서 순환 실험  장치와 해수의 염도

와 용존산소량에 대한 변화를 측정하기 위해서 염도계와 용존산소량 측정기를 사용

하였다.

  해수의 순환실험을 위해서 보조탱크를 설치하여 인공해수를 만들어 사용을 하였

으며, 인공해수의 제작은 보조탱크에 설치되어 있는 전기 히터(electric heater)를 

이용하여 일반적인 시수(市水)를 끓여서 염소를 제거한 후에 해수염을 넣어 200ℓ

의 인공해수를 제작하였다.

  그림 45는 순환실험장치의 사진을 나타낸 것이고, 그림 46는 염도계와 용존산소

량 측정기를 나타내고 있다.

그림 45. 순환 실험 장치 사진.
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그림 46. 염도계와 용존산소량 측정기.

   

     그림 47. Pressure transducer.     그림 48. Thermocouple positions 

                                                in the vacuum tank.

 그림 47은 압력 측정을 위한 Pressure transducer를 나타내고, 그림 48은 진공에 

Thermocouple을 설치한 사진을 나타내고 있다.
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진공탱크 내의 수위 ( ℓ ) 열 교환기의 유량( ℓ /min)

Type 1   0 L 0 L/min

Type 2  50 L 0 L/min

Type 3 100 L 0 L/min

Type 4 115 L 0 L/min

제3절 해수 냉각기의 성능실험 

   1. 기초성능실험

  본 절에서는 스팀 구동식 냉각 시스템의 기초성능 실험을 진행하였다. 기초성능 

실험은 진공탱크의 진공도 실험과 진공탱크내에 물을 0ℓ, 50ℓ, 100ℓ, 115ℓ채워 

진공 성능과 물의 냉각특성에 대해 실험을 진행하였다. 온도 측정은 RTD-Type 

Thermocouple을 이용하였으며, 측정점은 진공탱크 내부에 6곳, 열 교환기의 입구, 

출구로서 총 8곳을 측정하였다.  

  실험은 각 부분의 온도가 일정할 때 시작하였고, 진공 탱크 내부의 압력이 제트 

콘덴서에 의하여 60mmHg에 도달한 시점에 스팀 보일러의 밸브를 열어 스팀을 분출

시켜 스팀 에젝터를 작동하여 진공을 형성하는 방법으로 진행하였다. 이와 같이 진

행하는 이유는 본 연구에서 사용된 스팀 구동식 에젝터는 1단형 에젝터로서 제트 

콘덴서를 이용하여 진공 성능을 증가시키는 시스템으로 구성되어져 있기 때문에 먼

저 제트 콘덴서를 이용하여 진공을 형성한 후에 스팀 에젝터를 작동하여 진공 효율

을 증가 시키는 방법으로 실험을 진행 하였다. 실험 시간은 90분 동안 진행하였다.  

표 9은 실험조건을 나타낸다. 진공 탱크내의 수위 중 115ℓ를 선택한 이유는 진공 

탱크내의 열교환기가 물에 잠기는 높이가 115ℓ이기 때문이다.

표 9. 기초 성능 실험 조건
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그림 49. Variation of vacuum pressure in vacuum tank by water flow

               rate at 0 ℓ/min, 0 Lw.
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그림 50. Temperature distributions in vacuum tank by water flow 

                 rate at 0 ℓ/min, 0 Lw.
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  그림 49는 진공 탱크 내부의 물의 양이 0ℓ 이고 열 교환기의 유량이0ℓ/min 일 

때의 진공 탱크 내부의 압력변화를 나타내고 있다. 실험 시작해서 약 11분 동안은 

압력이 급격히 감소하며 그 후부터는 압력이 거의 0～1mmHg사이에서 일정하게 유지

됨을 알 수 있다. 그림 50은 진공 탱크 내부의 온도 변화를 나타내고 있다. 초기 

압력의 급격한 변화로 인하여 진공 탱크 내부의 온도는 상승하다가 저압 조건에서 

증발 잠열에 의하여 온도가 급격히 하강함을 관찰할 수 있다. 최저  -4.9℃까지 온

도가 떨어진 다음에 다시 온도가 높아짐을 경향을 보였다. 이것은 진공 탱크내에 

진공이 형성되면서 공기가 거의 없어짐에 따라 공기에 의한 온도 저하를 나타내다

가 외부 온도의 영향에 의해 다시 상승하는 것으로 판단된다. 
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그림 51. Variation of vacuum pressure in vacuum tank by water flow 

               rate at 0ℓ/min, 50 Lw.
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그림 52. Temperature distributions in vacuum tank by water flow rate 

              at 0ℓ/min, 50 Lw. 
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그림 53. Variation of vacuum pressure in vacuum tank by water flow 

               rate at 0ℓ/min, 100 Lw.
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그림 54. Temperature distributions in vacuum tank by water flow 

                rate at 0ℓ/min, 100 Lw. 
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그림 55. Variation of vacuum pressure in vacuum tank by water flow 

               rate at 0ℓ/min, 115Lw.
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그림 56. Temperature distributions in vacuum tank by water flow 

                rate at 0ℓ/min, 115Lw. 
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  그림 51은 진공 탱크 내부의 물의 양이 50ℓ 이고, 열 교환기의 유량이 0ℓ/min 

일 때의 진공 탱크 내부의 압력변화를 나타내고 있다. 실험을 시작해서 약 7분 동

안은 압력이 급격히 감소하며 그 후부터는 압력이 거의 0～1mmHg사이에서 일정하게 

유지됨을 알 수 있다. 그림 52는 진공 탱크 내부의 온도변화를 나타내고 있다. T

1～T4는 공기 측의 온도이며 T5와 T6은 물에 잠긴 상태이다. 실험 시작하여 공기 

측에 있는 T1～T4는 시간이 어느 정도 지나면 다시 급상승하는 반면에 물에 잠긴 

T5와 T6은 급격한 변화 없이 서서히 하강하는 추세를 나타내고 있다. 

  그림 53은 진공 탱크 내부의 물의 양이 100ℓ이고 열 교환기의 유량이 0ℓ/min 

일 때의 진공 탱크 내부의 압력변화를 나타내고 있다. 실험 시작해서 약 5분 동안

은 압력이 급격히 감소하며 그 후부터는 압력이 거의 2～3mmHg사이에서 일정하게 

유지됨을 알 수 있다. 그림 54는 진공 탱크 내부의 온도변화를 나타내고 있다. T

1～T3은 공기 측의 온도이며 T4～T6은 물에 잠긴 상태이다. 실험 시작하여 공기 측

에 있는 T1～T2는 시간이 어느 정도 지나면 다시 급상승하는 반면에 T3～T6은 급격

한 변화 없이 서서히 하강하는 추세를 나타내고 있다.

  그림 55는 진공 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 열 교환기의 유량이 0ℓ/min 

일 때의 진공 탱크내부의 압력변화를 나타내고 있다. 실험 시작해서 약 4분 동안은 

압력이 급격히 감소하며 그 후부터는 압력이 거의 3～4mmHg사이에서 일정하게 유지

됨을 알 수 있다. 그림 56은 진공탱크 내부의 온도 변화를 나타내고 있다. T1～T2

는 공기 측의 온도이며 T3～T6은 물에 잠긴 상태이다. 실험 시작하여 공기 측에 있

는 T1～T6이 모두 서서히 하강하는 추세를 나타내고 있다.

  기초성능 실험에서 본 연구에서 요구하는 온도 차이를 나타내기 위한 진공 압력

으로 평균 약1～2mmHg의 압력을 얻을 수 있었고, 진공 탱크 내에 채운 물의 온도 

차이 또한 약 T=5℃이상의 온도를 얻을 수 있었다. 따라서 진공 탱크내의 진공 

압력과 물의 온도차는 적절한 데이터를 취득 할 수 있었다.
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진공탱크 내의 수위 ( ℓ ) 열 교환기의 유량(ℓ/min)

Type 5 115 4

Type 6 115 5

Type 7 115 6

Type 8 115 7

Type 9 115 8

Type 10 115 10

Type 11 115 12

 2. 시수(市水)의 열교환기 실험

  본 절에서는 시수(市水)에 대해 열 교환기를 이용한 냉각 성능에 관한 실험을 진

행하였다. 앞 절에서 얻어진 진공 성능과 냉각 효율을 토대로 열 교환기를 이용한 

냉각 성능에 대한 실험을 진행 하였다. 

표 10. 열교환기를 이용한 냉각 성능 실험 조건

 

  표 10은 열교환기를 이용한 냉각 성능 실험 조건을 나타내고 있다. 진공 탱크내

에 물을 115ℓ채운 뒤 열 교환기의 유량을 다르게 하여 각각 실험 시간은 90분 동

안 진행을 하였다.    

  실험 시작 전 모든 온도는 거의 동일하게 유지 하였으며, 스팀 에젝터는 진공 탱

크 내부의 압력이 제트 콘덴서를 사용하여 60mmHg 에 도달하였을 때 스팀 보일러의 

밸브를 개방하여 작동하였다. 또한, 열교환기로 유입되는 물의 온도는 25℃를 유지

하기 위해 전기 보일러를 사용하여 물의 온도를 제어 하였다. 
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그림 57. Variation of  pressure in vacuum tank by water flow rate at 

              4ℓ/min, 115Lw.
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그림 58. Temperature distributions in vacuum tank by water flow rate at 

          4ℓ/min, 115Lw.
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그림 59. Temperature distributions of heat exchanger by water flow rate 

            at 4ℓ/min, 115Lw.

  그림 57은 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 열 교환기의 유량이 4ℓ/min 일 때

의 압력분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 4분까지 급격히 감소하다가 서

서히 하강하면서 7～11mmHg 사이에서 유지된다. 그림 58은 온도 변화에 대한 그래

프를 나타내고 있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 서서히 하강하는 

경향을 나타내고 있다. 그림 59는 열 교환기의 입구, 출구의 온도변화를 나타내고 

있다. 그래프에서 나타내는 바와 같이 열 교환기의 입구의 온도는 약간의 변화는 

있지만 거의 평균 25.5℃를 유지하고 출구의 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서

히 하강하며 평균 18.6℃를 유지한다. 열 교환기에 의한 온도 차는 약 T=6.9℃를 

얻을 수 있었다.
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그림 60. Variation of pressure in vacuum tank by water  flow rate at 

              5ℓ/min, 115Lw.
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그림 61. Temperature distributions in vacuum tank by water flow rate at 

            5ℓ/min,115Lw.
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그림 62. Temperature variation of heat exchanger by water flow rate at 

             5ℓ/min, 115Lw.

  그림 60은 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 열 교환기의 유량이 5ℓ/min 일 때

의 압력분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 4분까지 급격히 감소하다가 서

서히 하강하면서 7～10mmHg 사이에서 유지된다. 그림 61은 온도 변화를 나타내고 

있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 서서히 하강하는 경향을 나타내

고 있다. 그림 62는 열 교환기의 입구, 출구의 온도변화를 나타내고 있다. 보는 바

와 같이 열 교환기의 입구의 온도는 약간의 변화는 있지만 거의 평균 25℃를 유지

하고 출구의 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 하강하며 평균 18.6℃를 유지

한다. 그 온도 차는 △6.4℃이다.
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그림 63. Variation of pressure in  vacuum tank by water flow rate at 

              6ℓ/min, 115Lw 
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그림 64. Temperature distributions in vacuum tank by water flow rate at 

            6ℓ/min, 115Lw
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그림 65. Temperature variation of heat exchanger by water flow rate at 
             6ℓ/min, 115Lw

  그림 63은 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 열 교환기의 유량이 6ℓ/min 일 때

의 압력분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 4분까지 급격히 감소하다가 서

서히 하강하면서 9～11mmHg 사이에서 유지된다. 그림 645는 온도 변화를 나타내고 

있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 서서히 하강하는 경향을 나타내

고 있다. 그림 65는 열 교환기의 입구, 출구의 온도변화를 나타내고 있다. 보는 바

와 같이 열 교환기의 입구의 온도는 약간의 변화는 있지만 거의 평균 25.4 ℃를 유

지하고 출구의 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 하강하며 평균19.3℃를 유

지한다. 그 온도 차는 △6.1℃이다.
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그림 66. Variation of pressure in  vacuum tank by water flow rate at 
              7ℓ/min, 115Lw
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그림 67. Temperature distributions in  vacuum tank by water flow rate at 
            7ℓ/min, 115Lw
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그림 68. Temperature variation of heat exchanger by water flow rate at 
             7ℓ/min, 115Lw

  그림 66은 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 열 교환기의 유량이 6ℓ/min 일 때

의 압력분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 4분까지 급격히 감소하다가 서

서히 하강하면서 9～11mmHg 사이에서 유지된다. 그림 67은 온도 변화를 나타내고 

있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 서서히 하강하는 경향을 나타내

고 있다. 그림 68은 열 교환기의 입구, 출구의 온도변화를 나타내고 있다. 보는 바

와 같이 열 교환기의 입구의 온도는 약간의 변화는 있지만 거의 평균 25.3 ℃를 유

지하고 출구의 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 하강하며 평균 19.6℃를 유

지한다. 그 온도 차는 △5.7℃이다.
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그림 69. Variation of pressure in vacuum tank by water flow rate at 
              8ℓ/min, 115Lw
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그림 70. Temperature distributions in vacuum tank by water flow rate at 
            8ℓ/min, 115Lw
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그림 71. Temperature variation of heat exchanger by water flow rate at 
             8ℓ/min, 115Lw

 

  그림 69는 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 열 교환기의 유량이 8 ℓ/min 일 

때의 압력분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 4분까지 급격히 감소하다가 

서서히 하강하면서 8～11mmHg 사이에서 유지된다. 그림 70은 온도 변화를 나타내고 

있다. 초기 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 열교환기와 열교환을 통하여 탱크 

내의 온도는 거의 변화가 없이 일정하게 유지되는 경향을 나타내고 있다. 그림 71

은 열 교환기의 입구, 출구의 온도변화를 나타내고 있다. 보는 바와 같이 열 교환

기의 입구의 온도는 약간의 변화는 있지만 거의 평균 25.5 ℃를 유지하고 출구의 

온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 하강하며 평균20.1℃를 유지한다. 그 온도 

차는 △5.4℃이다.
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그림 72. Variation of  pressure in vacuum tank by water flow rate at 
              10ℓ/min, 115Lw
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그림 73. Temperature distributions in vacuum tank by water flow rate at 

            10ℓ/min, 115Lw



- 93 -

Time (min.)

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70 75 80 85 90

T
em

p
er

at
u
re

 (
o
C

)

0

5

10

15

20

25

30

35

Heat exchanger inlet
Heat exchanger outlet
Ambient

그림 74. Temperature variation of heat exchanger by water flow rate at  
             10ℓ/min, 115Lw

  그림 72는 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 열 교환기의 유량이 10ℓ/min 일 

때의 압력분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 4분까지 급격히 감소하다가 

서서히 하강하면서 8～10mmHg 사이에서 유지된다. 그림 73은 온도 변화를 나타내고 

있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 열 교환기와 열 교환을 통하여 

탱크 내의 온도는 거의 변화가 없이 일정하게 유지되는 경향을 나타내고 있다. 그

림 74는 열 교환기의 입구, 출구의 온도변화를 나타내고 있다. 보는 바와 같이 열 

교환기의 입구의 온도는 약간의 변화는 있지만 거의 평균 25.7 ℃를 유지하고 출구

의 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 하강하며 평균 21℃를 유지한다. 그 온

도 차는 △4.7℃이다.
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그림 75. Variation of  pressure in vacuum tank by water flow rate at 
              12ℓ/min, 115Lw
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그림 76. Temperature distributions in vacuum tank by water flow rate at 
            12ℓ/min, 115Lw
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그림 77. Temperature variation of heat exchanger by water flow rate at 
             12ℓ/min, 115Lw

  그림 75는 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 열 교환기의 유량이 12ℓ/min 일 

때의 압력분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 4분까지 급격히 감소하다가 

서서히 하강하면서 8～11mmHg 사이에서 유지된다. 그림 76은 온도 변화를 나타내고 

있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 열 교환기와 열 교환을 통하여 

탱크 내의 온도는 거의 변화가 없이 일정하게 유지되는 경향을 나타내고 있다. 그

림 77은 열 교환기의 입구, 출구의 온도변화를 나타내고 있다. 보는 바와 같이 열

교환기의 입구의 온도는 약간의 변화는 있지만 거의 평균 25.8 ℃를 유지하고 출구

의 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 하강하며 평균 21.6℃를 유지한다. 그 

온도 차는 △4.2℃이다.
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진공탱크 내의 수위 ( ℓ ) 열 교환기의 유량( ℓ/min)

Type 12 115 4

Type 13 115 6

Type 14 115 8 

Type 15 115 10

3. 해수의 열교환 냉각실험

  본 절에서는 해수에 대해 열 교환기를 이용한 냉각 성능에 관한 실험을 진행하였

다. 앞 절에서 얻어진 진공 성능과 냉각 효율을 토대로 열 교환기를 이용한 냉각 

성능에 대한 실험을 진행 하였다. 

표 11. 열교환기를 이용한 해수의 냉각 성능 실험 조건

 

  표 11은 열교환기를 이용한 해수 냉각 성능 실험 조건을 나타내고 있다. 진공 탱

크에 물을 115ℓ채운 뒤 열 교환기의 유량을 변화하여 각각 실험 시간은 90분 동안 

진행을 하였다. 열교환기 내의 물은 해수이다.  

  실험 시작 전 모든 온도는 거의 동일하게 유지 하였으며, 스팀 에젝터는 진공 탱

크 내부의 압력이 제트 콘덴서를 사용하여 60mmHg 에 도달하였을 때 스팀 보일러의 

밸브를 개방하여 작동하였다. 또한, 열교환기로 유입되는 물의 온도는 25℃를 유지

하기 위해 전기 보일러를 사용하여 물의 온도를 제어 하였다. 
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그림 78. Variation of  pressure in vacuum tank by sea water flow rate at 

            4ℓ/min, 115Lw
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그림 79. Temperature distributions in vacuum tank by sea water flow rate at

           4ℓ/min, 115Lw
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그림 80. Variation of Temperature at heat exchanger inlet and outlet by sea   
         water flow rate at 4ℓ/min, 115Lw

  그림 78은 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 열 교환기안의 해수의 유량이 4 ℓ

/min 일 때의 압력분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 5분까지 급격히 감소

하다가 서서히 하강하면서 10～12mmHg 사이에서 유지된다. 그림 79는 온도 변화를 

나타내고 있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 열 교환기와 열 교환

을 통하여 탱크 내의 온도는 거의 변화가 없이 일정하게 유지되는 경향을 나타내고 

있다. 그림 80은 열 교환기의 입구, 출구의 온도변화를 나타내고 있다. 보는 바와 

같이 열 교환기의 입구의 온도는 다소 변화는 있지만 거의 평균 25.6℃를 유지하고 

출구의 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 하강하며 평균 19.0℃를 유지한다. 

그 온도 차는 △6.6℃이다.
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그림 81. Variation of  pressure in vacuum tank by sea water flow rate at 
            6ℓ/min, 115Lw
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그림 82. Temperature distributions in vacuum tank by sea water flow rate at 
          6ℓ/min, 115Lw
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그림 83. Variation of Temperature at heat exchanger inlet and outlet by sea   
          water flow rate at 6ℓ/min, 115Lw

  그림 81은 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 열 교환기안의 해수의 유량이 6ℓ

/min 일 때의 압력분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 5분까지 급격히 감소

하다가 서서히 하강하면서 8～12mmHg 사이에서 유지된다. 그림 82는 온도 변화를 

나타내고 있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 열 교환기와 열 교환

을 통하여 탱크 내의 온도는 서서히 하강하다가 거의 변화가 없이 일정하게 유지되

는 경향을 나타내고 있다. 그림 83은 열 교환기의 입구, 출구의 온도변화를 나타내

고 있다. 보는 바와 같이 열 교환기의 입구의 온도는 다소 변화는 있지만 거의 평

균 27.6 ℃를 유지하고 출구의 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 하강하며 

평균 22.4℃를 유지한다. 그 온도 차는 △5.2℃이다.
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그림 84. Variation of pressure in vacuum tank by sea water flow rate at 
            8ℓ/min, 115Lw
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그림 85. Temperature distributions in vacuum tank by sea water flow rate at 
          8ℓ/min, 115Lw
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그림 86. Variation of Temperature at heat exchanger inlet and outlet by sea   
          water flow rate at 8ℓ/min, 115Lw

  그림 84는 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 열 교환기안의 해수의 유량이 8ℓ

/min 일 때의 압력분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 5분까지 급격히 감소

하다가 서서히 하강하면서 8～12mmHg 사이에서 유지된다. 그림 85는 온도 변화를 

나타내고 있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 열 교환기와 열 교환

을 통하여 탱크 내의 온도는 서서히 하강하다가 거의 변화가 없이 일정하게 유지되

는 경향을 나타내고 있다. 그림 86은 열 교환기의 입구, 출구의 온도변화를 나타내

고 있다. 보는 바와 같이 열 교환기의 입구의 온도는 다소 변화는 있지만 거의 평

균 25.5 ℃를 유지하고 출구의 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 하강하며 

평균 21.4℃를 유지한다. 그 온도 차는 △4.1℃이다.
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그림 87. Variation of pressure in vacuum tank by sea water flow rate at 
            10ℓ/min, 115Lw
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그림 88. Variation of Temperature in vacuum tank by sea water flow rate at 
           10ℓ/min, 115Lw
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그림 89. Variation of Temperature at heat exchanger inlet and outlet by sea   
          water flow rate at 10ℓ/min, 115Lw

  그림 87은 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 열 교환기안의 해수의 유량이 8ℓ

/min 일 때의 압력분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은5분까지 급격히 감소

하다가 서서히 하강하면서 8～12mmHg 사이에서 유지된다. 그림 88은 온도 변화를 

나타내고 있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 열 교환기와 열 교환

을 통하여 탱크 내의 온도는 서서히 하강하다가 거의 변화가 없이 일정하게 유지되

는 경향을 나타내고 있다. 그림 89는 열 교환기의 입구, 출구의 온도변화를 나타내

고 있다. 보는 바와 같이 열 교환기의 입구의 온도는 다소 변화는 있지만 거의 평

균 25 ℃를 유지하고 출구의 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 하강하며 평

균 21.3℃를 유지한다. 그 온도 차는 △3.7℃이다.
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4. 해수의 순환 실험

  앞 절에서는 열 교환기를 이용한 해수 냉각 성능에 관한 실험을 진행하였다. 본 

절에서는 해수를 열교환기를 거쳐서 냉각되지 않고 직접 진공탱크에서 냉각되어 냉

각수를 순환시키는 실험을 진행하였다.

 

표 12. 해수순환 실험조건

진공탱크 내의 수위 ( ℓ )

Type 16 50ℓ

Type 17 100ℓ

Type 18 115ℓ
 

  표 12은 해수 순환 실험조건을 나타내고 있다. 진공 탱크 내에 물을 각기 50

ℓ,100ℓ,115ℓ채웠을 때 탱크 안에서 냉각시켜서 물의 온도가 5℃ 냉각이 되면 이 

냉각수를 배수하고 다시 25℃의 물을 공급한다. 이러한 과정을 반복한다. 따라서 

진공탱크로 약 25℃의 물이 유입되어 냉각된 후 약 20℃의 물이 외부로 공급된다. 

열 교환기의 유량을 변화하여 각각 실험 시간은 90분 동안 진행을 하였다.  

  실험 시작 전 모든 온도는 거의 동일하게 유지 하였으며, 스팀 에젝터는 진공 탱

크 내부의 압력이 제트 콘덴서를 사용하여 60mmHg 에 도달하였을 때 스팀 보일러의 

밸브를 개방하여 작동하였다.
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그림 90. Variation of  pressure in vacuum tank at 50 Lw recirculation  
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그림 91.  Temperature distributions in vacuum tank at 50 Lw recirculation
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그림 92. Temperature distributions of supply water and drain water at 50 Lw   

         recirculation

  그림 90은 탱크 내부의 물의 양이 50ℓ 이고 순환 실험을 진행하였을 때의 압력

분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 7분까지 급격히 감소하다가 서서히 하

강하면서 10～19mmHg 사이에서 급수, 배수함에 따라서 변화한다. 그림 91은 온도 

변화를 나타내고 있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 해수를 일정한 

온도까지 냉각되면 순환시켜 탱크 내의 온도가 주기적으로 변화함을 나타내고 있

다. 그림 92는 진공탱크에 공급하는 물의 온도와 진공탱크의 배수온도 온도변화를 

나타내고 있다. 보는 바와 같이 탱크에 공급되는 물의 온도는 다소 변화가 있지만 

평균 25.4 ℃를 유지하고 진공탱크의 배수 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 

냉각되어 평균 19.9℃를 유지한다. 그 온도 차는 △5.5℃이다.
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그림 93. Variation of pressure in vacuum tank at 100 Lw recirculation
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그림 94. Temperature distributions in vacuum tank at 100 Lw recirculation
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그림 95. Temperature distributions of supply water and drain water at 100 Lw  

          recirculation

  그림 93은 탱크 내부의 물의 양이 100ℓ 이고 순환 실험을 진행하였을 때의 압력

분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 5분까지 급격히 감소하다가 서서히 하

강하면서 8～18mmHg 사이에서 급수, 배수함에 따라서 변화한다. 그림 94는 온도 변

화를 나타내고 있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 해수를 일정한 

온도까지 냉각되면 순환시켜 탱크 내의 온도가 주기적으로 변화함을 나타내고 있

다. 그림 95는 진공탱크에 공급하는 물의 온도와 진공탱크의 배수온도 온도변화를 

나타내고 있다. 보는 바와 같이 탱크에 공급되는 물의 온도는 다소 변화가 있지만 

평균 23.6 ℃를 유지하고 진공탱크의 배수 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 

냉각되어 평균 18.8℃를 유지한다. 그 온도 차는 △4.8℃이다.
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그림 96.  Variation of pressure in vacuum at 115 Lw recirculation
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그림 97. Temperature distributions in vacuum tank at 115 Lw 

recirculation
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그림 98. Temperature distributions of supply water and drain water at 115 Lw  

          recirculation

  그림 96은 탱크 내부의 물의 양이 115ℓ 이고 순환 실험을 진행하였을 때의 압력

분포를 나타내고 있다. 탱크 내부의 압력은 4분까지 급격히 감소하다가 서서히 하

강하면서 7～18mmHg 사이에서 급수, 배수함에 따라서 변화한다. 그림 97은 온도 변

화를 나타내고 있다. 초기에 에젝터를 가동함으로서 급상승하다가 해수를 일정한 

온도까지 냉각되면 순환시켜 탱크 내의 온도가 주기적으로 변화함을 나타내고 있

다. 그림 98은 진공탱크에 공급하는 물의 온도와 진공탱크의 배수온도 온도변화를 

나타내고 있다. 보는 바와 같이 탱크에 공급되는 물의 온도는 다소 변화가 있지만 

평균 23.6 ℃를 유지하고 진공탱크의 배수 온도는 스팀 에젝터를 가동한 후 서서히 

냉각되어 평균 18.2℃를 유지한다. 그 온도 차는 △5.4℃이다.
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5.열교환기의 성능 및 냉수기 유량 평가 

  본 연구의 주목적은 해수의 냉각효과가 대단히 중요하다. 따라서 최종적인 해수 

냉각실험의 자료를 바탕으로 분석하고자 한다. 다음의 표는 해수를 채운 탱크에서

의 열교환 특성 실험을 수행한 자료이다. 열교환기의 유량은 (ℓ/min)은 일반 시수

를 사용하였고 탱크내부의 물은 해수이므로 이에 대한 각각의 열량 평가는 다음과 

같다.  

표13.  해수냉각 실험 

열교환기 

유량

(ℓ/min)

열교환기 온도

(t=90min)
진공탱크내의 온도

inlet outlet △T
회수 열량

(kcal/hr)
t=0min t=90min △T

잔여 열량 

(kcal/hr)

4 26.5 18.7 7.8 1744 20.0 17.0 3.0 236

6 25.4 19.3 6.1 2047 19.4 16.3 3.1 244

8 25.8 20.3 5.5 2460 18.3 15.8 2.5 197

10 24.9 19.7 5.2 2908 18.6 16.0 2.6 205

회수열량 : Qg = GCw△T 

   Cw : 시수의 비열, 1kcal/kg℃

   G : 열교환기 유량 (kg/hr)

   △T : 열교환기 입출구 온도차 

잔여열량 : Qr=GtCs△T/△t 

   Cs : 해수의 비열, 0.932 kcal/kg℃

   Gt : 탱크내의 물의 질량, 115kg*해수밀도(1.024)=118kg

   △T : 실험전후의 탱크내의 온도차  

   △t  : 실험전후의 시간차(90분, 1.5hr)

여기서 회수열량은 밀폐 탱크내에 설치되어 있는 열교환기를 통하여 증발 열량을 

회수하는 열교환기이며 잔여 열량은 열교환기의 효율에 의하여 일부가 회수되지 못

하고 남아 있는 열량을 의미 한다. 따라서 다음과 같은 열교환기의 효율은 다음과 

같이 정의된다. 

         열교환기 효율   = 1- (Qr/Qg)
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표14. 열교환기 유량별 효율 성능 

열교환기 유량

(ℓ/min)

냉수기 유량 
효율   

△T 냉수기 유량(kg/hr) 

4 7.8 240 86.5

6 6.1 360 88.1

8 5.5 480 92.0

10 5.2 600 93.0

  이상을 요약하면 필요최소의 온도차인 △T=5℃이상을 실현하는 범위 중 냉수기 

유량은 약 600kg/hr로 평가된다. 물론 열교환기 유량을 증가시키면 냉수기 유량은 

당연히 증가하지만 최소 온도차인 △T=5℃이상을 만족하는 범위는 약 600kg/hr로서 

평가된다. 그리고 이때의 열교환기 효율은 약 93%로 평가되었다. 즉 위의 표에서 

알 수 있듯이 열교환기의 유량이 증가할수록 잔여 열량이 작아져서 열교환기 효율

이 증가하는 경향을 보였다.  
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 제4절 스팀 에젝터의 수치해석적 연구

 본 연구에서 사용된 스팀 구동식 에젝터는 상용제품으로 현재 에젝터는 선박용 조

수기, 도료용 플랜트, 폐유 흡입장치등 여러 산업분야에서 다양한 형태로 적용하여 

사용하고 있지만 내부 형상에 대한 유동 특성을 연구하여 효과적인 설계 자료로 활

용하는 경우가 적은 편이다. 따라서 본 연구에서는 에젝터 효율 증가시키기 위하여 

수치해석을 통하여 압축성 유동에서의 충격파에 의한 효율증대와, 출구 압력 조건

에 따른 에젝터의 효율 비교분석하여 보다 경제적인 에젝터 시스템의 설계를 위하

여 수치해석을 진행하였다.

 1. 지배방정식

 스팀 구동식 에젝터의 유동장 해석을 위해 압축성 정상 상태로 가정하였고, 표준 

난류모델을 사용하여 Navier-Stokes 방정식에 유한체적법을 적용하였다. 수치계산

에 사용된 지배방정식은 다음과 같다.

연속의 식




                                                                 (4.1)

   

운동량방정식
















 


                    (4.2)

　                   

에너지방정식

∂(ρ U i T )

∂ X j
=

∂P
∂ X j [ (

μ

Pr
+

μ
t

σ
r
)

∂T
∂x i ]                                    (4.3)

난류에너지 방정식



 



     




        (4.4)

여기서
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   ≡


 ≡










  




난류에너지 소산 방정식



 



  



 

 



 














     (4.5)

위의 방정식에서 사용한 모델 정수는 다음과 같은 값을 사용하였다.

           

        

 2. 수치해석 모델

Primeary fluid suction fluid

그림 99. Schematic diagram of ejector flow field.

그림 99는 본 연구에서 사용된 에젝터의 기본적인 형태를 나타내고 있다. 에젝터 

내의 초음속 노즐을 통하여 주유체(steam)이 분사되면 부유체(air)가 흡입 되도록 

설계되어져 있다.
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           표 15. Geometric properties

 110  3.5°

  20  8°

 55  107

 38.2  239

 80  156.3

 2°  341.7

표 15은 그림 99의 기하학적 형상에 대한 치수를 나타낸 것이다. 위첨자 *는 

nozzle throat, 아래첨자 th는 diffuser throat이고, , 는 디퓨져의 축소-확대

각, θ는 초음속 노즐의 확대각, 아래첨자 i and o는 에젝터의 입구와 출구 직경, 

Ls, Le, Lth and LD는 에젝터에서 각 부분의 길이를 나타내고 있다.

지배방정식을 풀기 위한 방법으로는 CFD code STAR-CD를 사용하였으며, 경계조건

은 초음속 노즐입구 압력을 200, 300, 400, 500를 주었으며, 난류강

도는 10%로 균일하게 주었으며, 확산항은 중심차분법으로 계산을 하였다. 초기 조

건은 대기상태(101.325)로 하였다. 에젝터 출구 조건은 flow split 조건을 사

용하였다. 본 연구에서 유한체적법과 풍상차분법을 사용하였으며, Patankar가 제시

한 SIMPLE 알고리즘을 사용하였다.

그림 100은 본 연구에서 사용된 격자계를 나타내고 있다. 격자수는 약2500개를 

사용하였다.

그림 100. Computational grid system of steam ejector.
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CAD

CAD interface

CAD repair

Mesh topology

Meshing

Pre-processing

Solving

Post-processing

그림 101. Process of CFD analysis.

 그림 101는 본 수치해석에서 사용된 CFD code를 통한 해석과정을 processing 

chart로 나타내었다. 본 수치해석에서는 CFD code중에 PRO-STAR에서 모든 과정을 

진행하였다.

 3. 디퓨져 출구 조건이 flow split=1 일 때 

입구 경계조건은 stagnation pressures 각각 200, 300, 400, 500. 

출구 경계 조건은 주유동 유체가 에젝터 출구로 직접 흘러 갈 수 있는 경계 조건

은 이용하였다. 출구 경계 조건에 대한 방정식(6)에서 나타내고 있다.  

                                                                 (4.6)

본 연구에서는 에젝터 내부의 초기 조건이 대기 상태일 때 에젝터 노즐 입구의 압

력 변화에 따른 유동 특성과 흡입 압력에 대한 해석을 나타내고 있다.

일반적인 설계 조건에 의해 스팀 구동식 에젝터에 대한 흡입압력 선도에 대해 본 

연구에서 제시하는 에젝터의 흡입압력에 대한 해석으로 에젝터를 최적 설계할 수 

있는 자료로 활용하고자 한다. 
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그림 102. Pressure contours at =200.

그림 103. Velocity vector at =200.
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그림 104. Pressure contours at =300.

그림 105. Velocity vector at =300.
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그림 106. Pressure contour at =400.

그림 107. Velocity vector at =400.
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그림 108. Pressure contour at =500.

그림 109. Velocity vector at =500.
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그림 110. Variation of suction pressure at =200, 300, 400 and 

          500.

 입구 경계 조건이 각각 stagnation pressures 200, 300, 400 and 500

이다. 그림 102, 104, 106, 108은 pressure contour를 나타내고, 그림 103, 

105, 107, 109는 velocity vector에 대해 나타내고 있다.  그림 110은 입구 압력과 

흡입 압력에 대한 그래프를 나타내고 있다. 

 앞에서 설명 하였듯이 일반적인 1단형 스팀 구동식 에젝터의 효율에서 최대 흡입 

압력 성능은 75Torr를 나타내는 것으로 알 수 있다. 하지만, 1단형 에젝터에서 

75Torr의 흡입 압력 성능을 나타내기 위해서는 10bar이상의 고압의 스팀을 필요로

하게 된다. 고압의 스팀을 형성하려면 스팀 발생장치의 규모가 상당히 커짐에 따라 

경제성이 떨어지게 된다. 이러한 단점을 보완하고 보다 경제적인 스팀 구동식 에젝

터를 설계하기 위하여. 입구 압력 5bar를 기준으로 에젝터를 설계하였다. 그림 110

에서 수치해석에 의한 1단형 에젝터의 흡입 압력 성능은 일반적인 스팀 구동식 에

젝터의 효율과 유사한 것으로 판단된다. 입구 압력이 5bar일 때 흡입 압력 성능은 

약 200～250mmHg내의 값을 나타내므로 적절한 설계가 이루어 졌음을 알 수 있다.   

  압력이 낮을 수록  에젝터의 효율이 낮게 나타나는 것을 볼 수 있다. 

본 연구에서 에젝터는 입구 압력이 5bar를 기준으로 설계 되어 있다. 그림 63에서 

나타내듯이 5bar일 때  적절한 효율을 나타내는 것을 볼 수 있다. 
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 4. 디퓨져 출구 압력이 2.6일 때

 일반적인 스팀 구동식 에젝터는 고압과 고온의 스팀을 응축하기 위해서 제트 콘덴

서, 냉각탑등을 사용하고 있다. 본 연구에서 진공을 형성하는 방법은 1차적으로 제

트 콘덴서를 이용하여 진공 탱크의 진공이 60mmHg를 형성한 다음 스템 에젝터를 작

동하여 진공을 형성하는 시스템으로 구성되어져 있다. 이 때 스팀 에젝터 출구단에 

Pressure transducer를 장착하여 얻어진 에젝터 출구 압력 값을 에젝터 출구 경계 

조건으로 정하였다. 따라서, 에젝터 출구 경계 조건을 2.6로 주었다. 

표 16은 수치해석을 위한 변수를 나타내고, 주 변수는 출구의 균일한 경계 조건을 

주고 입구 압력 변화를 주 변수로 두었다. 

    표 16. Main parameter for Numerical analysis of 2600Pa

Nozzle inlet boundary 

conditions() 
Outlet boundary conditions 

200, 403K 2.6, 293K

300, 413K 2.6, 293K

400, 423K 2.6, 293K

500, 433K 2.6, 293K
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그림 111. Pressure contour at 0.05 to 3, =200, 403K.

그림 112. Mach number contour at =200, 403K.
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그림 113. Pressure contour at 0.07 to 3, =300, 413K.

그림 114. Mach number contour at =300, 413K.
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그림 115. Pressure contour at 0.08 to 5, =400, 423K.

그림 116. Mach number contour at =400, 423K.
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그림 117. Pressure contour at 0.1 to 5, =500, 433K.

그림 118. Mach number contour at =500, 433K.
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그림 119. Pressure distributions of inside ejector at =200, 300, 

          400 and 500.
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그림 120. Pressure distributions of inside ejector at 0.0 to 10.
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그림 121. Mach number distributions of inside ejector.
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그림 122. Variation of suction pressure at =200, 300, 400 and

          500.
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 그림 111, 113, 115, 117은 pressure contour를 나타내고, 그림 112, 114, 116, 

118는 mach number contour에 대해 나타내고 있다.  

 본 연구에서 에젝터 입구 압력 변화에 따른 출구 경계 조건은 2.6, 293K이다.  

에젝터 내부의 초기 조건이 60mmHg, 293K이다. 그림 119는 에젝터 입구 압력이 200

, 300, 400, 500일 때 에젝터 내부의 압력 분포를 나타내고 있다.   

 그림 120은 에젝터 내부 압력이 0.0 to 10일 때의 압력 분포를 나타내고 

있다. 그림 121은 에젝터 내부의 마하수 분포를 나타내고 있다. 그림 122는 에젝터 

입구 압력이 200, 300, 400 and 500일 때 입구 압력에 대한 흡입 압

력을 나타내고 있다. 그림 120에서 축소각을 가진 디퓨져에서 충격파가 발생하는 

것을 나타내고 있다. 압력이 클수록 충격파각이 수직에 가까워지는 것을 볼 수 있

다. 그림 121에서와 같이 에젝터 입구 압력이 작을 경우 흡입 압력 효율이 좋은 것

으로 판단된다. 이와 같이 흡입압력의 차이가 발생하는 것은 각각 압력에 따른 

pressure contour에서 나타나듯이 디퓨져의 축소각에서 벽면에 발생하는 sharp- 

edged orifice meter의 압력이 높아질 수 록 압력 수송에 저항요소로 작용하기 때

문에 흡입압력 값이 약간의 차이를 나타내는 것으로 판단된다. 

이것은 디퓨져의 축소각이 작을 경우 유동의 벽면 마찰에 의해 손실 유동이 발생한

다. 따라서, 유동의 원활한 흐름을 위해서는 적당한 디퓨져 축소각의 단면적이 요

구된다. 충분히 발달된 충격파는 에젝터의 흡입 압력 효율에 영향을 끼치는 것으로 

판단된다. 따라서 각 압력에 따른 최적 축소각에 대한 최적 설계가 요구 된다.

제5절 스팀 압력에 대한 에젝터 성능 실험

 본 절에서는 스팀 에젝터의 입구 압력 변화에 대한 진공 성능에 대한 실험을 진행

하였다. 앞절에서 입구 압력 변화에 따른 수치해석을 진행하여 에젝터 내부 유동장

에 따라 약간의 진공 성능 차이를 볼 수 있었는데, 본 절에서는 수치해석을 토대로 

실험을 통하여 수치해석 결과와 비교 검증을 진행 하였다. 실험방법은 스팀 에젝터

의 주유체인 스팀에 대해 각각의 압력을 주고 진공 탱크내의 진공형성이 안정적으

로 형성 될 때까지 실험을 진행하였다. 그림 122은 실험 장치의 사진을 나타내고, 

표 17는 실험 조건을 나타내고 있다. 그림 122에서 에젝터 출구 부분에 Pressure 

transducer를 장착하여 에젝터 입구 압력과 출구 압력 변화를 모두 측정 하였으며, 
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이 때 측정된 출구 압력 값을 출구 경계 조건으로 정하였다.

 

그림 122. Photography of experimental setup.

   표 17. Experimental conditions

Steam 

pressure()

Primary working 

fluid

Secondary 

working fluid

Steam 

temperature(K)

200
Superheated 

steam
Air 403

300
Superheated 

steam
Air 413

400
Superheated 

steam
Air 423

500
Superheated 

steam
Air 433

그림 123은 스팀 압력이 200, 300, 400, 500일 때 압력 변화를 나

타내고 있다. 약 10분정도 경과한 후에 압력이 일정해지는 것을 볼 수 있다. 그림 

124은 압력 변화 그래프를 스케일을 조절하여 나타낸 것이다. 
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그림 123. A variation of pressure at 200, 300, 400 and 500.
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그림 124. Detail in variation of pressure at 2bar, 3bar, 4bar and 5bar.
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그림 125. Vacuum pressure distributions of CFD(steady state) and 

          experimental.
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그림 126. Vacuum pressure distributions of CFD(transient) and 

          experimental(500).
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그림 125는 CFD(steady state) 와 실험에 의한 진공 압력을 비교하여 나타낸 그

래프이다. 수치해석에서 에젝터 출구 압력 경계 조건은 2.6, 293K으로 정하고,

에젝터 내부의 초기 압력 조건은 제트 콘덴서를 이용하여 진공을 형성한 8, 

293K으로 정하였다. 실험과 수치해석은 동일한 방법으로 해석을 진행하였다. 그 결

과 실험에서 배관에 의한 손실등을 고려하여도 실험과 수치해석의 결과가 유사한 

것을 알 수 있었다. 수치해석과 실험에 의한 비교 연구에서 흡입 압력차이는 약Δ

P=3mmHg 정도 나타내고 있으며, 이것은 절대압력 760mmHg에 대한 진공 압력의 오차

가 1%이내이므로 수치해석과 실험에 의한 결과 값은 모두 적절한 흡입 압력 성능을 

나타내고 있다.

그림 126은 CFD(transient)와 실험에 의한 진공 압력을 비교하여 나타낸 그래프

이다. 비정상 상태의 계산은 실험과 동일한 조건으로 진행을 하였는데, 스팀 에젝

터로 스팀이 분사되는 시점인 내부 진공 압력이 60mmHg일 때부터 해석을 진행하였

다. 수치해석은 6초 동안을 계산 하였고, 반복횟수는 60만번 계산을 진행하였다. 

그래프에서 보면 수치해석의 진공압력은 거의 수직으로 압력 강하가 발생하는 것을 

볼 수 있는데, 이것은 수치해석과 실험의 흡입부분의 용적차이에서 발생하는 것으

로 판단된다.

실험의 진공압력 데이터도 6초정도에서는 거의 비슷한 결과 값을 나타내고 있다. 

그림 126의 진공압력에 대한 실험그래프에서 진공압력이 형성된 이후에 약간의 차

이는 나타내지만 약1.3～2.5mmHg의 진공압력 값의 변화가 반복되는 것을 나타내고 

있다. 수치해석의 진공 압력도 약1.196～1.197mmHg 정도의 약간의 진공 압력 값의 

변화가 반복되므로, 실험과 수치해석의 결과가 거의 유사한 진공압력을 나타내고 

있다.

본 연구에서 주유동의 압력이 낮을때에도 적절한 흡입 압력 성능을 나타내고 있

다. 이는 노즐의 설계와 디퓨져의 설계 그리고, 에젝터 출구에 대한 영향으로 에젝

터를 이용한 시스템에서 에젝터 자체에 대한 설계도 중요하지만 전체 시스템의 설

계에 따라 비용절감에 따른 경제적인 시스템의 설계가 가능하다는 것을 나타내고 

있다.  
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제6절 디퓨져의 축소-확대각에 대한 수치해석

 1. 이론 해석

   (1) 급확대관

 이론해석에서는 급격한 단면적 변화를 수반하는 급확대 및 급축소 유로에 대하여 

일차원 압축성 유동의 지배방정식들을 적용하였다. 그림 127에는 본 연구에 사용된 

급확대관 및 급축소관과 각각의 압력분포를 도식적으로 나타내었다. 그림에서 F는 

각 단면에서의 단면적이며, 확대 면적비  는 F1/F2로 정의하였다. 여기서 하첨자 1

과 2는 각각 급변하는 유로의 상류와 하류를 나타내며, 급확대 유로인 경우 (그림 

127(a))는 유동이 재부착한 후의 지점을 ②로 가정하였으며, 급축소 유로(그림 

127(b))의 경우에는 박리 발생 전의 상태를 ①. 그리고 vena contracta 하류의 상

태를 ②로 가정하였다. 그림에서 p는 정압, 
 

는 동압, 는 기저압력(base 

pressure). △  는 유동박리 등으로 인한 압력손실이다. 그림 127은 유로 입구에서 

유동이 아음속(M1<1)인 경우로, 압력은 유동방향으로 감소한다. 이것은 관벽을 따

라 발생하는 경계층을 고려한 것이며, 단면적이 급변하는 부분에서 압력손실은 박

리유동과 관련된다. 본 연구에서는 구간 ①～② 사이에서 발생하는 벽마찰 손실은 

유체 혼합손실에 비교하여 작다고 가정하여 무시하였다. 또 유동을 단열상태로 가

정하는 경우 지배방정식들은 다음과 같이 나타내어진다.

Continuity equation : 
 

                (6.1)

Momentum equation:    
   

               (6.2)

Energy equation:  




    




               (6.3)

Equation of state:                 (6.4)

Equation of mach number:                (6.5)
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(a) Abrupt contraction pipe

       

(b) Abrupt enlargement pipe

그림 127. Schematic diagram of abrupt contraction and enlargement 

          pipes.

위의 식(6.1)～(6.5)에서 급확대 유로의 입구에서 상태량들과 확대면적비  

(=F1/F2)를 가정하는 경우 미지수는 p2, 

, T2, ρ2, pf로 되며, 위의 식들로부터 이

들의 값은 구할 수 없다. 한편 식(6.1)과 (6.3), (6.4), (6.5)에 대하여 확대면적

비  를 적용하면 아래와 같이 정압비 p2/p1 얻을 수 있다.






 











 











                            (6.6)

단면 ①과 ②사이의 밀도비 ρ2/ρ1는 식(6.4), (6.5), (6.7)을 이용하면






 











 











              (6.7)

로 쓰여진다. 또 전압비 p01/p02는 마하수 관계식 (6.5)와 식(6.6)으로부터 다음과 

같이 주어진다.






 











 







 
 

              (6.8)



- 137 -

위의 식(6.6)～(6.8)은 유동이 단열상태라고 가정한 것으로, 유로 단면적이 일정한 

 =0.1에 대해서도 성립한다. 급확대 전후의 마하수 관계식은 식(6.1), (6.3), 

(6.5)와 음속 a(=    )를 이용하여 식(6.2)을 변형하면 아래와 같은 관계를 얻는

다.





























              (6.9)

여기에서 pf는 그림 127(a)에 나타낸 바와 같이 유동의 압축성을 고려한 기저압력

이며, 급확대 입구에서 유동이 초우크할 경우(M1=1.0). 다음과 같이 pf 에 대한 식

을 얻을 수 있다.





































             (6.10)

위의 식에서 지저압력 pf는 M2의 값이 1에 접근하면 pf/p1=0로 된다. M1<1.0의 경우, 

식(9)에서 pf/p1=1.0으로 가정하였지만, pf/p1의 값은 급확대면에서 발생하는 박리

에 의한 것이므로, 급확대 입구에서 발생하는 경계층, 속도분포, 난류강도 등과 관

련되게 된다. 따라서 박리영역내의 유동의 운동에너지와 급확대 모서리부분에서 발

생하는 유동의 팽창을 고려하면 M1<1.0에서도 pf/p1<1.0으로 될 수 있다. 일반적으

로 급확대 부분에서 발생하는 재순환 유동과 난류상태는 레이놀즈수에 크게 의존하

지 않는다. 따라서 pf/p1에 대해 다음과 같이 주어진다.




 

              (6.11)

여기에서 α와 β는 M1<1보다 작은 경우 확대 면적비에 의존하는 값으로, α, β와 

 의 관계를 나타내보면, 급확대 유로에서 α와 β의 값은  값이 증가함에 따라 급격

하게 감소하여,  가 약 0.2보다 커지는 경우 거의 일정하게 된다. 이러한 경향은 

M1<1에서 거의 일정하게 나타나며, 이러한 정성적 정량적 경향은 실험결과와 잘 일

치한다고 보고되어있다. 
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  나. 급축소관

 일반적으로 급확대관과는 달리 급축소관의 유동은 상류의 마하수에 따라 초우킹 

현상이 나타나게 된다. 이러한 현상은 유로의 상류와 하류의 압력비와 단면적비에 

의존하게 되며, 그림 127(b)에서 나타낸 바와 같이 단면 2의 상류 vena contracta

에서 발생한다. 그림에서 단면 C는 유로 단면적이 최소로 되는 vena contracta이

며, 축소면적비  는 F1/F2로 정의하였다. 이론해석에 사용된 유동모델은 그림과 같

이 Borda mouthpiece를 설치함으로 인해, 스텝면에 작용하는 전압은 단면 1의 전압

과 동일하다고 가정하였으며, 또 유로 단면의 축소에 따른 축류계수(Contraction 

coefficient) Cc를 도입하였다. 이러한 축류계수Cc는 레이놀즈수가 비교적 크고 비

압축성 유동인 경우, 그리고 단면 축소비가 큰 경우에는 아래와 같은 관계가 성립

하는 것으로 알려져 있다.

   





                                    (6.12)

위의 식은 잘 알려진 바와 같이 비압축성 유동에 적용되어 왔다. 그러나 이 값은 

축소면적비  (=F1/F2)에 의존하며,  의 값이 1에 접근할 경우에 부분적인 축류가 

발생하며, 실제 유동과 잘 일치하지 않게 된다. 따라서 이러한 문제점을 보완하기 

위하여 본 연구에서는 다음과 같은 식을 이용하였다.

     
                            (6.13)

급축소 유로를 압축성 유체가 통과할 때 발생하는 유동의 초우킹은 축류계수 Cc에 

관한 위의 실험식을 이용하면 근사적으로 구해진다. 먼저 점 C의 유동단면적과 점 

2의 단면적이 같다고 가정하면, 급확대관에 사용된 지배방정식들을 적용할 수 있

다. 따라서 급축소 유로인 경우 운동량 방정식은 다음과 같이 쓰여진다.

   


   



                               (6.14)

여기서 왼쪽 두 번째 급축소 부분에서 발생하는 reaction force를 나타내며, 위의 

식들에 대하여 축소면적비  와 입구마하수 M1를 적용하면 다음과 같이 쓰여진다.
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















 










   





                    (6.15)










              (6.16)




    







 





 


  





 

                    (6.17)

위의 식들에서 사용된 F4와 F5는 다음의 식으로 정의된다. 









 













 









             (6.18)

이론해석에서는 그림 127(b)에 나타낸 바와 Borda mouthpiece로부터 단면 C까지의 

제트 유동면적과 제트의 표면에서 압력이 주어질 필요가 있으나, 실제적으로 이를 

추정하기는 매우 곤란하므로, 본 해석에서는 압력 pc가 유동의 단면에 대하여 일정

하다고 가정하였다. 따라서 단면 ①과 ⓒ 사이에 보존방정식들을 적용하면 지배방

정식들은 다음과 같이 쓰여 진다.

Continuity equation:  
  

      (6.19)

Momentum equation: 

 





  




              (6.20)

Energy equation: 























(21)

Equation of mach number:  





             (6.21)

위의 식에서 상첨자 ―는 유로단면에 대한 평균값을 의미하며, F4C와 F5C는 각각 다

음으로 정리된다.
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

 









  



  




    

          (6.22)

위의 식(6.18)～(6.21)을 정리하면, 식(6.14), (6.15), (6.16)과 같이 단면 ①의 

상태량이 주어지는 경우에 단면 ⓒ에서 상태량들을 구한다. 

  2. 디퓨져의 축소각 변화에 대한 수치해석

그림 128. Schematic diagram of ejector.

표 18. Main parameter for numerical analysis of contraction angle

Nozzle inlet boundary 

conditions( ,)
Contraction angle of diffuser()

200, 403K

2.5°

3.5°

4.5°

500, 433K

2.5°

3.5°

4.5°

 본 절에서는 에젝터 디퓨져의 축소각 변화에 대한 수치해석을 진행하였다. 앞에서 

에젝터 입구 압력 변화에 대한 수치해석 결과를 토대로 본 절에서 입구 압력 조건

은 200와 500일 때 디퓨져 축소각을 2.5°, 3.5°, 4.5°에 대해 내부 유동장
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에 대한 해석 및 진공 압력 성능에 대한 해석을 진행하였다. 본 절에서 에젝터 출

구 경계 조건은 2.6, 293K으로 하였고, 에젝터 내부 초기 조건은 8, 293K으

로 하였다. 그림 128는 에젝터의 개략도를 나타낸 것인데, 여기서 가 디퓨져의 

축소각이다. 표 18은 수치해석을 위한 변수를 나타내고 있다.

그림 128. Pressure contour at =2.5° and =200, =403K.

그림 129. Mach number contour at =2.5° and =200, =403K.
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그림 130. Pressure contour at =3.5° and =200, =403K.

그림 131. Mach number contour at =3.5° and =200, =403K.
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그림 132. Pressure contour at =4.5° and =200, =403K.

그림 133. Mach number contour at =4.5° and =200, =403K.
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그림 134. Pressure contour at =2.5° and =500, =433K.

그림 135. Mach number contour at =2.5° and =500, =433K.
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그림 136. Pressure contour at =3.5° and =500, =433K.

그림 137. Mach number contour at =3.5° and =500, =433K.
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그림 138. Pressure contour at =4.5° and =500, =433K.

그림 139. Mach number contour at =4.5° and =500, =433K.
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그림 140. Pressure distributions of suction pressure at =2°, 2.5°, 3.5° 

          or 4.5° and =200 or 500.

본 연구는 에젝터 입구 압력이 저압일 때와 고압일 때 디퓨져의 축소각이 흡입압

력에 미치는 영향에 대한 연구이다. 그림 128, 130, 132는 입구 압력 =2bar일 때 

축소각 =2.5°, 3.5°, 4.5°에 대한 pressure contour를 나타내고 있다. 그림 129, 

131, 133는 입구 압력 =2bar일 때 축소각 =2.5°, 3.5°, 4.5°에 대한 Mach 

number를 나타내고 있다. 그림 134, 136, 138는 입구 압력 =5bar일 때 축소각 

=2.5°, 3.5°, 4.5°에 대한 pressure contour를 나타내고 있다. 그림 135, 137, 139

는 입구 압력 =5bar일 때 축소각 =2.5°, 3.5°, 4.5°에 대한 Mach number를 나

타내고 있다. 축소각이 2°일때의 데이터는 앞 절에서의 흡입압력에 대한 데이터로 

본 연구의 에젝터는 축소각이 2°인 모델을 기본으로 하여 2.5°, 3.5°, 4.5°일때에 

대한 수치해석을 진행하였다. 

축소각이 2°와 2.5°일때는 벽면에서 발생하는 boundary layer와 중앙에서 흐르는 

내부 유동이 적절한 마찰력과 압력 수송이 가능한 충분한 유동장 발생으로 최적의 

흡입압력을 나타내고 있지만, 3.5°와 4.5°일때는 축소각이 커짐에 따라서 유로 면

적이 넓어짐에 따라 압력 수송에 따른 유동장이 발생하지 못하여 흡입압력 저하하

는 것을 볼 수 있다. 따라서 본 연구에서는 축소각의 각도가 2°와 2.5°일 때 에젝
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터 내부의 유동장의 흐름이 가장 좋은 것으로 나타났고, 진공 압력 성능도 가장 좋

은 것으로 판단 된다.

 3. 디퓨져 확대각 변화에 대한 수치해석

그림 141. Schematic diagram of ejector.

  표 19. Main parameter for numerical analysis of enlargement angle

Nozzle inlet boundary 

conditions(,)

Enlargement angle of 

diffuser()

200000Pa, 403K

3.5°

4.5°

5.5°

6.5°

7.5°

500000Pa, 433K

3.5°

4.5°

5.5°

6.5°

7.5°

 본 절에서는 에젝터 디퓨져의 확대각 변화에 대한 수치해석을 진행하였다. 앞에서 

에젝터 입구 압력 변화에 대한 수치해석 결과를 토대로 본 절에서 입구 압력 조건

은 200와 500일 때 디퓨져 확대각을 3.5°, 4.5°, 5.5°, 7.5°에 대해 내부 
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유동장에 대한 해석 및 진공 압력 성능에 대한 해석을 진행하였다. 본 절에서 에젝

터 출구 경계 조건은 2.6, 293K으로 하였고, 에젝터 내부 초기 조건은 8, 

293K으로 하였다. 그림 141는 에젝터의 개략도를 나타낸 것인데, 여기서 가 디퓨

져의 확대각이다. 표 16은 수치해석을 위한 변수를 나타내고 있다.

  가. =200, 403K and =3.5°, 4.5°, 5.5°, 6.5° and 7.5°

그림 142. Pressure contour at =3.5° and =200, =403K.

그림 143. Mach number contour at =3.5° and =200, =403K.
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그림 144. Pressure contour at =4.5° and =200, =403K.

그림 145. Mach number contour at =4.5° and =200, =403K.
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그림 146. Pressure contour at =5.5° and =200, =403K.

그림 147. Mach number contour at =5.5° and =200, =403K.
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그림 148. Pressure contour at =6.5° and =200, =403K.

그림  149. Mach number contour at =6.5° and =200, =403K.
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그림 150. Pressure contour at =7.5° and =200, =403K.

그림 151. Mach number contour at =7.5° and =200, =403K.
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  나. =500, 433K and =3.5°, 4.5°, 5.5°, 6.5° or 7.5°

그림 152. Pressure contour at =3.5° and =500, =433K.

그림 153. Mach number contour at =3.5° and =500, =433K.
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그림 154. Mach number contour at =4.5° and =500, =433K.

그림 155. Mach number contour at =4.5° and =500, =433K.
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그림 156. Pressure contour at =5.5° and =500, =433K.

그림 157. Mach number contour at =5.5° and =500, =433K.
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그림 158. Pressure contour at =6.5° and =500, =433K.

그림 159. Mach number contour at =6.5° and =500, =433K.
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그림 160. Pressure contour at =7.5° and =500, =433K.

그림 161. Mach number contour at =7.5° and =500, =433K.
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그림 162. Pressure distributions of suction pressure at =3.5°, 4.5°, 5.5°, 

          6.5° or 7.5° and =200 or 500.

본 연구는 에젝터 입구 압력이 저압일 때와 고압일 때 디퓨져의 확대각이 흡입압

력에 미치는 영향에 대한 연구이다. 그림 142, 144, 146, 148, 150은 입구 압력 

=2bar일 때 확대각 =3.5°, 4.5°, 5.5°, 6.5°, 7.5°에 대한 pressure contour를 

나타내고 있다. 그림 143, 145, 147, 149, 151은 입구 압력 =2bar일 때 확대각 

=3.5°, 4.5°, 5.5°, 6.5°, 7.5°에 대한 Mach number를 나타내고 있다. 그림 152, 

154, 156, 158, 160은 입구 압력 =5bar일 때 확대각 =3.5°, 4.5°, 5.5°, 6.5°, 

7.5°에 대한 pressure contour를 나타내고 있다. 그림 153, 155, 157, 159, 161은 

입구 압력 =5bar일 때 확대각 =3.5°, 4.5°, 5.5°, 6.5°, 7.5°에 대한 Mach 

number를 나타내고 있다.

본 연구는 비압축성 유동이 아닌 압축성 유동이므로 축소, 확대각에 대한 압력과 

속도의 유동장이 비압축성과 반대 현상이 발생한다. 따라서, 확대각이 3.5°와 4.5°

일때는 유로 면적이 작기 때문에 압력 수송에 저항요인이 발생하여 흡입 압력성능
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이 낮은 것으로 판단된다. 확대각이 5.5°, 6.5° and 7.5°일때는 유동이 충분한 유

로 면적을 확보할 수 있어 흡입압력 성능이 좋아지는 것으로 판단된다. 따라서, 유

동의 흐름에 있어서 충분한 유로 면적의 확보가 중요하며, 그러므로 보다 높은 압

력 수송이 발생하여 흡입압력 효율이 좋아지는 것으로 판단된다.
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제4장 연구개발 목표 달성도 및 대외기여도

제1절 연구개발 목표 

 

년도 주 목표 세부 목표 목표치 

1차년도

스팀 에젝터 

구동 냉수기

의 기본 설계 

및 모델 개발

․저진공 메카니즘의 에젝터 기

본 설계

최저 진공압력 20mmHg 이

하 실현.

․저압 탱크의 용량별 진공도 최

적 선도 설계
3분 이내 정격 운전 실현

․저압 탱크 모델 제작 용량 400L급 제작.

․스팀 보일러의 용량 산정
제시된 설계치에 대한 보

일러 용량 설계.

2차년도

저압 증발형 

냉수기 시스

템의 성능 실

험

․내해수성 재질의 열교환기 개

발 및 열교환 성능 선도 제시
열효율 80%이상.

․진공도에 따른 냉수기 성능 선

도 개발
냉수량 580kg/h 이상. 

․냉수기 시스템의 모델 개발 완

성

온도차 △T=5℃ 이상 실

현.
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제2절 연구개발 목표의 달성도

목    표 달성도(%) 내      용

저진공 메카니즘의 에

젝터 기본 설계를 통

한 최저 진공압력 

20mmHg 이하 실현

100

1)물이 증발하기위해서는 일정한 증발압력이 유지되어

야 한다. 본 연구에서의 목표는 최저20℃에서 증발이 

이루어져야 하므로, 이온도에서의 증발압력은 약 

20mmHg임을 알 수 있으며 최소한 이 압력을 유지해야만 

한다. 

2)Steam Ejector, Jet Condenser그리고 Steam Ejector 

+Jet Condenser에 의한 진공 압력 도달에 대한 실험을 

수행하였다. Steam Ejector+Jet Condenser에 의한 실험

은 제트 콘덴서를 이용하여 약60mmHg정도의 진공을 형

성한 다음 스팀 에젝터를 작동하여 진공을 형성하였다. 

이때의 진공도는 약2mmHg정도의 저압을 형성할 수 있었

으며, 본 실험의 목표 진공인 최고 20mmHg정도에 충분

히 도달되었다.

 -Steam Ejector에 의한 진공도: 750 mmHg 

 -Jet Condenser에 의한 진공도: 40 mmHg

 -Steam Ejector+Jet Condenser에 의한진공도 : 2 mmHg 

저압 탱크의 용량별 

진공도 3분 이내 정격 

운전 실현

100

1)제트 콘덴서를 이용하여 약60mmHg정도의 진공을 형성

한 다음 스팀 에젝터를 작동하여 진공을 형성하여 나가

는 시스템으로서 60mmHg 도달 정격 운전 시간은 2분 30

초가 소요되었다. 

2)유입수 온도 21℃에서 온도 저감이 나타나는 정격 운

전시간은 약 1분30초으로나타났다. 

4)Steam E+Jet Condenser에 의한 20 mmHg 도달 소요 시

간은 약 3분이 소요되었다.

5)본 시스템의 최저 진공도 실현은 약 2 mmHg 로서, 도

달 시간은 약 8분 소요되었다.  

저압 탱크 모델 제작 100

1)저압 탱크 구조 해석을 통한 설계 완료

2)에젝터 실험을 위한 저압 탱크 용량: 568 L

3)시작품 개발 완료 

스팀 보일러의 용량 

산정
100

1)정격 증발량: 80kg/h, 2)발열량: 51,120Kcal/h

3)최고 사용 압력: 7kg/cm
2

4)수압시험압력: 12.1kg/cm
2

5)전열면적: 2.9m2
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목    표 달성도(%) 내      용

내해수성 재질의 열교

환기 개발 및 열교환 

성능 선도 제시

100

1)본 냉각 시스템 개발을 위하여 다양한 열교환기 형

식을 검토하였다.

2)3차원 ANSYS 구조해석을 통하여 Deformation과 

Stress를 해석하였다.   

2)본 시스템에 적합한 관형 열교환기를 개발하였다.

3)열교환기 효율은 열교환기 유량에 따라서 차이가 있

으나 그 범위는 86.5%, 88.1%, 92.0% 및 93.0% 등으로 

나타났으며 목표치인 80% 이상을 달성하였다.

진공도에 따른 냉수기 

성능 선도 개발
100

1) 진공 탱크 내부의 수위는 0ℓ, 50ℓ, 100ℓ, 150 

ℓ로 하였으며 115 ℓ일 때 열 교환기의 유량을 4 ℓ 

/min, 5 ℓ /min, 6 ℓ /min, 7 ℓ /min, 8 ℓ /min, 

10 ℓ /min, 12 ℓ /min로 총 11가지 실험을 진행하였

다. 

2)각 변수에 대한 냉수기의 선도를 개발하였다.

3)△T=5℃ 이상을 실현하는 범위 중 냉수기 유량은 약 

600kg/hr이상으로 나타났으며 목표 냉수량 580kg/h 이

상으로 나타났다. 

냉수기 시스템의 모델 

개발 완성
100

1)2차원 STAR-CD 수치해석을 통하여 에젝터의 유동해

석과 성능 향상의 최적 설계조건에  대한 해석하였다.

2)에젝터의 유동에 대한 수치해석으로 스팀압력이 저

압(2bar)에서도 진공 성능이 좋은 모델 개발하여 경제

적인 모델을 개발하였다.

3)에젝터 디퓨져의 축소-확대각에 대한 수치해석을 통

하여 축소각은 2.0°, 2.5°일 때, 확대각은 5.5°～7.5°

일 때 진공 압력의 최적 성능을 나타내어 에젝터의 성

능 향상을 위한 모델을 개발하였다.  

4)냉수기 시스템의 모델을 완성하였다.

5)냉수기의 온도차는 △T=7.8℃, 6.1℃, 5.5℃,5.2℃

등으로 각각 나타났으며 목표치 온도차 △T=5℃ 이상

을 실현하였다. 
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제3절 연구결과의 대외기여도

   1.박사학위 취득: 2명

      (1)김보한

         일시: 2006년 2월 공학박사 학위 취득

         논제: 육상수조식 양식장의 유동 특성에 관한 연구 

      (2)신유식

         일시: 2006년 8월 공학박사 학위 취득 확정

         논제: A Study on Experimental and Numerical Analysis of the Flow        

                Characteristics of Steam Driven Vacuuming System

   2.특허등록 완료: 3건

    (1)명칭: 스팀 에젝터를 이용한 해수냉각장치

       등록번호: 특허 제0482425호

       등록일: 2005년 4월 1일

       발명자: 정효민, 정한식, 신유식, 배강열

   (2)명칭: 히트 파이프를 구비한 밀폐식 증발형 냉각탑

       등록번호: 특허 제0443725호

       등록일: 2004년 7월 29일

       발명자: 정효민, 정한식

   (3)명칭: 환경친화성 자연냉매를 이용한 초저온 이원냉동 시스템

      출원번호: 10-2005-0035460

      등록완료: 2006년 8월 30일 (등록 확정 중)

      발명자: 정효민, 정한식, 김영근

   3.보도자료: 2건
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학술지 명칭
 (총  건수)

제목
년
도

 호 발 행 기 관
국
명

SCI
여부

산학연논문집
카본발열체의 발열특성에 

관한연구
200
4

Vol.
4, 

No.4

산학연전국협의
회

한
국

International 
Journal of 
Air-Conditioning 
and Refrigeration

A Study on the 
Frequency Response 
Characteristics of High 
Response Flow Control 
Servo Valve

200
4

Vol.
12, 
No.3

The Society of 
Air-Conditioni
ng and 
Refrigerating 
Engineers of 
Korea

한
국

KSME 
International 
Journal

Fluid Flow 
Characteristics in the 
Aquaculture Tank for a 
Breeding Fish

200
4

Vol.
18, 
No.1
2

 KSME  
International 
Journal

한
국

SCIE

Journal of 
Mechanical 
Science and 
Technology

Water Cooling 
Characteristics in an 
Enclosed Vacuum Tank by 
Water Driven Ejector

200
5

Vol.
19, 
No.1

KSME  
International 
Journal

한
국

SCIE

산학연논문집
Characteristics on the 
Thermal and Fluid Flow 
in an Inland Aquafarm

200
5

Vol.
5,

No.3

산학연전국협의
회

한
국

산학연논문집
스팀 구동식 에젝터를 
이용한 냉각장치 개발

200
5

Vol.
5,

No.3

산학연전국협의
회

한
국

한국동력기계공학
회지

스팀에젝터에 의한 
강제증발 방식의 
냉각특성에 관한 연구

200
6

제10
권 
제2
호

한국동력기계공
학회

한
국

경상대학교 
해양산업연구소논
문집

PIV를 이용한 육상수조식 
양식장 냉의 유체유동에 
관한 연구

200
5

제18
권

경상대학교 
해양산업연구소

한
국

4.국내외 전문학술지 게재 실적 : 8건
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학술회의 명칭(총  
건수)

제목 년도 호 장  소
국     
명

ICCHT2005
A Study on the Thermal and 
Fluid Flow Characteristics 
in an inland Aquafarm

2005 BH1
Hanoi, 
Daewoo 
Hotel

Vietnam

ICCHT2005
Analysis Study of the 
Patent Trend for 
Engineering Plastic

2005 KJ1
Hanoi, 
Daewoo 
Hotel

Vietnam

The Sixth 
KSME-JSME 
Thermal and 
Fluids 
Engineering 
Conference

Experimental Study on the 
Water Cooling System by 
Steam Driven Ejector

2005 GA15
Ramada 
Plaza 

Hotel, Jeju
Korea

SET 2005

Study on Breakdown 
Characteristics of Polymer 
Material at the Super Low 
temperature Environment

2005 Jinan China

SET 2005

Experimental Study on the 
Pressure Drop and Water 
Cooling Characteristics by 
Steam Driven Ejector and 
Jet Condenser

2005 Jinan China

SET 2005

Numerical Analysis and 
Experimental of Starfined 
Vaporizer for Liquefied 
Natural Gas

2005 Jinan China

SET 2005
Fluid Flow Characteristics 
for Various Inflow in the 
Land Aquaculture

2005 Jinan China

5.국제학술회의 발표 실적 : 7건

6.국내학술회의 발표 실적 : 3건

학술회의 명칭(총  
건수)

제목 년도 호 장  소
국    
명

2006대한기계학회 
춘계기계학회

Experimental Study on the 
Water Cooling Characteristics 
by Steam Driven Ejector

2006
제주컨벤
션센터,
Jeju

한국

2006대한설비공학회 
하계학술대회

Numerical Analysis on the 
Flow Characteristics in Steam 
Ejector

2006

보광휘닉
스파크, 
평창, 
강원도

한국

2006대한설비공학회 
하계학술대회

증기 압력 변화에 따른 증기 이
젝터의 성능에 관한 연구

2006

보광휘닉
스파크, 
평창, 
강원도

한국
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제5장 연구개발 결과의 활용계획

1. 산업적 측면

  전국적으로 약 600여개의 양식장이 있고 이들 약 30%는 가로 세로 수조의 길이가 10m 정도인 

약 60톤 용량의 대형 수조를 보유하고 있다. 이들 대부분이 여름철 냉수 공급원으로서 환수량 

증대와 과도한 유지 비용을 감수하면서 일부 냉동기에 의한 냉수 방식에 의존하고 있다. 본 연

구 성과로서 저비용 냉수 공급이 가능하여져서 육상 양식장의 생산 품질향상과 어업의 선진화

에 기여할 것이다.

(1)육상양식장의 해수 냉수기 보급

(2)관련 기업으로의 기술이전 추진 

(3)관련 기업과 공동으로 실증 프로젝 추진

2. 학술적 측면 :

   본 연구를 통하여 박사학위자를 2명 배출하였다. 또한 관련 발명특허권을 확보함으로서 장

기적인 관련 연구가 가능하게 되었다.

(1)참여 연구원 중에서 공태우 박사(2006년 2월 학위취득)는 현재 중국 대련이공대학에

서 Foreign Teacher로 발령 받아 중국에서 해당 연구를 계속하고 있다. 

(2)참여 연구원 중에서 이상철 박사(2006년 8월 학위취득 확정)는 2006년 3월 1일부로 

거제대학 초빙 교수로 발령 받아 연구와 교육에 임하고 있다.

(3)2006년에 시행한 교육부 2단계 BK21사업에 핵심연구팀으로 선정되으며 향후 7년간 안

정적인 연구 개발과 인력양성을 하게되었다. 

   -팀장: 정한식 교수(본 과제 책임자)

   -명칭: 친환경 냉열 에너지기계연구사업팀
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제7장 부록

 

제1절 연구 성과물 사본

 1. 박사학위 취득 : 2명
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 2. 특허 등록 완료 : 3건
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 3. 보도 자료 : 2건
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 5. 국제학술회의 발표 실적 : 7건
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 6. 국내학술회의 발표 실적 : 3건
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