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기호설명- -

∆ 압력강하: [Pa]

At,m 최소 오리피스 면적: [m
2
]

c1-c5 식 의 상수: (11)

Dm 최소 오리피스 직경: [m]

Do 오리피스 직경: [m]

E : enhancement factor

f 마찰 계수:

htp 이상상태 열전달계수: [kW/m
2
k]

L 유효 오리피스 직경: [m]

m 질량유량:

Pr : Prandtl number

Re : film Reynolds number

rp 압력비:

S : suppression factor
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초록: 본 연구에서는 효율적인 냉방시스템의 성능특성을 연구하기 위하여 단압축을 이용한 이산화탄소 냉방사이2

클의 성능에 대하여 해석적 연구를 진행하였다 단압축을 이용한 플래쉬 중간냉각 과 플래쉬 가. 2 (flash intercooler)

스 바이패스 사이클에 대한 해석적 모델을 개발하였으며 실내온도 실외온도 그리고 단 및 단(flash gas bypass) , , 1 2

개도를 변화시켰다 그 결과 와 사이클의 성능계수는 실외온도를 변화시켰을 경우 각각EEV . FI FGB 28.5%, 22.1%

정도 감소하였으며 실내온도 변화에 따른 이단압축 사이클의 성능변화는 단단압축 사이클에 비하여 적은 것으로,

나타났다 또한 저단 및 고단 개도를 변경하였을 경우 성능은 각각 그리고 정도 증. EEV 13.5%, 6.9% 0.9%, 2.6%

가하는 것으로 나타나 고단 개도보다 저단의 개도의 변화가 시스템의 성능에 미치는 영향이 큰 것으로EEV EEV

확인되었다 사이클은 다양한 운전조건에서 시스템의 성능이 가장 높게 나타나는 것을 확인할 수 있었다. FI .

Abstract: There has been little study on the performance characteristics of the effective heat pump systems in the cooling

mode using the two-stage compression cycles have hardly performed. In this study, the performance of the two-stage

compression CO2 cycle with an FI (flash intercooler) and the FGB (flash gas bypass) was investigated by using a

theoretical method. The performance analysis was carried out with aby varyingiation( the indoor temperature, outdoor

temperature, and 1st- and 2nd-stage EEV openings. As of a result, the coefficients of performance (COPs) of the Bbasic,

FI, and FGB cycles were decreased by 28.5%, 22.1%, and 24.5%, respectively, for various outdoor temperature conditions.

In addition to, the performance variation of the two-stage compression cycle was smaller than that of the single-stage

compression cycle. The performance of the FI and FGB cycles was improved by 13.5%, and 6.9%, respectively, when the

1st-stage EEV opening was increased from 32% to 48%, and by 0.9%, and 2.6%, respectively, when the 1st- andthe

2nd-stage EEV opening was increased from 32% to 48%, andwas increased from 42% to 58%, respectively. The FI cycle

showed anthe most improved performance for any given operating conditions.
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 압축기 변위: [m
3
/s]

We : Weber number

Xtt : Martinelli parameter

 : 등엔트로피 효율

 : 기계효율

 : 체적효율

하첨자

ent : entrainment

in : 입구

liq : 액체

pool : 핵비등

suc : 흡입

total : 전체

tp : 이상상태

vap : 기체

wave : boiling parameter

서 론1.

오늘날까지 주요 냉동사이클에 사용되어 왔던

및 계열의 냉매가 환경문제로 인하여CFC HFC

여러 가지 규제 및 국제협약에 통해 제한이 되기

시작하였다 따라서 환경에 미치는 영향이 적은.

대체냉매에 대한 많은 연구가 활발히 진행 중에

있다 그 중 이산화탄소에 대한 관심이 집중되고.

있는데 이는 대기 중에 존재하고 GWP=1, ODP=0

으로 환경친화적이며 냉매로서 단위체적당 열용

량이 커 시스템의 소형화에 유리한 특징을 가지

기 때문이다 이산화탄소 임계온도는. 31.1
o 로 기C

존의 사이클보다 낮은 반면 임계압력이 7.38 MPa

로 매우 높아 기존의 냉동사이클과 다르게 초월

임계 사이클을 형성한다 따라서 다른 냉매 사이.

클과 달리 가스쿨러에서 초임계 상태에서 열을

방출함으로 입출구 온도차에 의한 비가역성이 커

기존의 아임계 사이클에 비하여 운전조건에 따른

성능의 변화가 심하고 성능이 낮다.

따라서 이산화탄소 사이클의 성능 및 신뢰성을

향상시키기 위해서 많은 연구가 진행되었는데

등Huff
(1)은 단순한 단압축 시스템의 해석적 모2

델을 개발하고 단단압축 시스템과 비교하여 성능

향상에 관한 연구를 진행하였으며 등Hwang
(2,3)은

이산화탄소를 적용한 단압축 시스템에서 내부열2

교환기를 장착한 실험적 연구를 수행하였다 또.

한 등Agrawal
(4)은 플래쉬 탱크 를 이용(flash tank)

하여 바이패스와 내부열교환기 중간냉각기 적용,

에 따른 시스템의 성능을 고찰하였다 국내에서.

는 등Cho
(5)이 단압축 사이클의 최적운전에 관2

한 실험적 연구를 진행하였으며 성능향상을 위,

해 내부열교환기 인터쿨러 등을 사용하여 이산,

화탄소 시스템의 성능을 해석적으로 고찰하였다.

등Baek
(6)은 이산화탄소 열펌프 시스템의 향상을

위해 가스인젝션의 기술을 적용하여 운전변수에

따른 실험을 진행하였다.

하지만 이산화탄소를 작동유체로 사용한 단압2

축 사이클의 연구는 아직 미흡하여 고효율 사이

클의 성능특성에 대한 연구가 절실히 요구되고

있다 또한 각단의 압력비를 최적화하고 여러 가.

지 운전조건 변화를 통하여 성능을 향상시킬 수

있는 단압축 사이클과 냉방조건에서 효과적인2

시스템의 성능특성에 대한 최적화 연구는 아직

부족한 편이다 따라서 본 논문에서는 단단압축.

사이클과 단압축 사이클의 특성을 비교하기 위2

해 두 가지 형태인 플래쉬 중간냉각(flash inter-

와 플래쉬 가스 바이패스cooler, FI) (flash gas by-

사이클의 해석적 모델을 개발하여 여pass, FGB)

러 가지 운전조건에 따른 성능특성을 해석하여

비교 분석하였다 이를 통하여 고효율의 단압축. 2∙

이산화탄소 냉방시스템 개발에 필요한 기초적인

자료를 제공할 수 있을 것으로 기대한다.

시스템 모델링 및 운전조건2.

사이클 모델링2.1

본 연구에서 설계된 단단압축 사이클은(basic)

압축기 가스쿨러 증발기로 구성되며 압축, , EEV,

기를 지난 고온고압의 냉매는 실외 공기와 열교

환하고 팽창장치를 거쳐 증발기로 유입되고 이

냉매는 실내 공기와 열교환한 후 압축기로 다시

유입되는 일반적인 냉동사이클을 이룬다.

단압축 이산화탄소 사이클 중 의 는2 Fig. 1 (a)

사이클의 개략도로 팽창장FGB(flash gas bypass)

치를 통과한 냉매는 플래쉬 탱크 로 유(flash tank)

입되며 그 중 일부의 냉매가 저단 로 들어, EEV

가서 증발기로 유입되고 플래쉬 탱크에 남아있는

포화증기는 단 압축기에서 나온 냉매와 혼합을1

하여 단 압축기 입구로 유입되게 설계하였다2 .

반면 의 는 의 사이클Fig. 1 (b) FI(flash intercooler)
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(a) Two-stage compression cycle with flash gas
bypass(FGB)

(b) Two-stage compression cycle with flash
intercooler(FI)

Fig. 1 Schematics of FI and FGB cycles

로 플래쉬 탱크로 들어간 냉매의 일부가 액화되

어 사이클을 형성하고 단 압축기에서 토출된 냉1

매는 다시 플래쉬 탱크로 들어가 남아있던 냉매

와 열교환 후 혼합되어 증기상태로 단의 압축기2

입구로 들어가도록 설계하였다.

본 논문에서 각 주요부위의 이산화탄소의 열역

학적 물성치를 계산하여 시스템 성능 해석을 수

행하기 위해 EES(Engineering Equation Solver)
(7)를

사용하였으며 사이클의 운전은 정상상태로 가정

하였다.

압축기 모델링2.2

본 연구에서 설계된 단단압축과 단압축 사이2

클에서 압축기의 압축과정을 해석하기 위해

등Oritiz
(8)의 상관식을 적용하여 압축기 소요동력

과 질량유량을 계산하였다 총 압축기 효율과 기.

계효율을 이용하여 등엔트로피 효율을 계산하였

으며 체적효율을 이용하여 압축과정동안 압축기

내에 흐르는 질량유량을 계산하였다 본 연구에.

서 단단 및 단압축 사이클의 압축기 소요동력과2

질량유량은 식 과 같이 계산된다(5), (6) .

  ∙ 
  ∙ 

  

∙ 
 ∙   

(1)

  ∙ 
  ∙    (2)

  ∙ 
  ∙    (3)

   (4)

 ∙   (5)

  

   
(6)

열교환기 모델링2.3

열교환기는 와 같은 마이크로채널에 루버Fig. 2

핀을 적용한 형태로 총 개의 열교환기를 병렬로4

연결하였다 한 개의 열교환기는 개의 관으로. 20

구성되어 있고 개씩 나누어 냉매의 유동을 반대5

로 흐르게 설계하였다 단단 및 단압축 사이클. 2

에서 가스쿨러의 경우 식 과 과 같이(7) (8)

Churchil
(9)과 Gnielinski

(10)의 상관식을 사용하여

냉매측 압력강하와 열전달계수를 구하였으며 공

기측 열전달계수는 Kim and Bullard
(11)의 상관식

을 이용하였다.
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Fig. 2 Cross sectional view of a micro-channel
tube

 
Pr  
  Pr

  Pr       ×
(8)

증발기의 경우 이상 영역에서 열전달(two-phase)

계수는 식 에 나타낸 등(9) Yun
(12)의 상관식을 이

용하였다 단상 영역에서 이산화탄소 열전달계수.

와 압력강하는 가스쿨러에 적용되었던 수식을 동

일하게 적용하여 시뮬레이션을 수행하였다.

  ×



× ×××

  (9)

열교환기의 해석은 비교적 간단하면서 정확한

값을 얻을 수 있는 관순법(13)을 적용하였으며 본,

연구에서 설계된 자세한 열교환기 사양과 크기는

과 에 나타내었다Table 1 Table 2 .

팽창장치 및 플래쉬 탱크 모델링2.4

팽창장치는 Hwang
(13)이 개발한 이산화탄소용

실험식을 기초로 하여 시스템 용량에 맞게EEV

오리피스 직경을 로 수정하여 설계하였다3.0 mm .

또한 팽창과정을 등엔탈피 과정으로 가정하였으

며 식 을 이용하여 팽창장치에 흐르는 냉매의(10)

질량유량을 계산하였다.

∆
  

 



 




  




  



(10)

플래쉬 탱크에서 팽창장치를 통과한 이상상태

의 냉매는 압력차에 의해 액상 중 일부만 저단

Heat

exchanger
Item Specification

Tube

Depth (mm) 16.55

Pitch (mm) 10.54

Thickness (mm) 1.65

Fin

Pitch (mm) 1.65

Height (mm) 8.89

Depth (mm) 16.5

Thickness (mm) 0.1

Louver

Pitch (mm) 1.8

Height (mm) 7.16

Angle (
o
) 23

Table 1 Specifications of heat exchanger

Heat

exchanger
Cycle Size (mm)

Gascooler

Basic 210.8 × 200.6 × 267.7

FI 210.8 × 200.6 × 211.2

FGB 210.8 × 200.6 × 256.5

Evaproato

r

Basic 210.8 × 200.6 × 353.1

FI 210.8 × 200.6 × 330.0

FGB 210.8 × 200.6 × 300.6

Table 2 Size of heat exchangers

로 우선적으로 흐르게 해석하였다 또한 질EEV .

량 및 에너지 방정식을 이용하여 플래쉬 및 믹서

탱크의 시뮬레이션을 수행하였다.

성능 해석 조건2.6

본 논문에서는 단단 및 각각의 단압축 사이클의2

운전 및 성능 특성을 비교 분석하기 위해 실외온도

와 실내온도는 35
o 와C 27

o 를 기준으로 각각C 2.5
o
C

씩 변화시켰으며 공기풍속은 를 기준으로, 2 m/s 0.5

씩 변화시켰다 또한 고단 및 저단 개도는m/s . EEV

각각 를 기준으로 씩 변화를 주면서 성50%, 40% 4%

능해석을 수행하였다 본 연구에서 이단압축 이산화.

탄소 냉방시스템의 성능 해석을 위해 설정한 운전

조건을 에 자세히 나타내었다Table 3 .

시뮬레이션 결과 및 고찰3.

실외 및 실내온도 변화에 따른 성능 고찰3.1

은 실외온도 변화에 따른 각각의 사이클Fig. 3
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Parameters Conditions (Standard)

Outdoor temperature (
o
C)

(RH=40%)
30 40 (35)

Indoor temperature (
o
C)

(RH=50%)
22 32 (27)

1
st
-stage EEV opening (%) 32 48 (40)

2
nd
-stage EEV opening (%) 42 58 (50)

Table 3 Simulation conditions

에서 압축기 소요동력 변화를 나타내고 있다 일.

반적으로 실외온도가 증가할수록 압축기 토출압

력의 증가로 인해 압력비가 증가하고 이에 압축

기 소요동력은 증가한다 단압축 사이클의 경우. 2

외기조건의 변화에 따라 중간단 및 증발단 압력

이 동시에 상승하는데 중간 및 저단 압력의 상승

폭이 고단 압력의 상승폭보다 작아 압력비가 증

가하게 된다 실외온도가. 30
o 에서C 37.5

o 까지 증C

가하였을 때 와 및 기본사이클의 총 압축FI FGB

기 소요동력은 각각 정도 증29.8%, 22.7%, 9.8%

가하는 것으로 나타났다 또한 실외온도가. 35
o
C

일 때 와 사이클의 단 및 단 압축기의FI FGB 1 2

소요동력을 비교하면 단 압축기 소요동력은1 FI

사이클이 사이클보다 크게 나타나FGB 0.32 kW

지만 단 압축기 소요동력은 사이클이2 FGB 1.52

더 크게 나타났다 이는 단 압축기 소요동kW . 1

력의 경우 증발기의 압력은 비슷하지만 중간단

압력이 사이클이 사이클보다 크FI FGB 186 kPa

게 나타났기 때문이다 또한 단 압축기 소요동. 2

력의 경우 사이클은 과열도 없이 포화기체로FI

압축기로 유입되는 반면 사이클은 믹서 탱FGB

크에 의해 냉매의 온도가 34
o 더 높게 압축기C

입구로 들어가 압축과정중 압축기 효율이 감소하

게 되어 소요동력을 증가시킨다 실외온도가.

35
o 일 때 총 압축기 소요동력은 사이클이C FGB

사이클 보다 크게 나타났으며 기본FI 1.25 kW ,

사이클에 비하여 정도 낮게 나타나는0.07 kW

것을 확인할 수 있다.

는 실외온도 변화에 따른 각 사이클의 냉Fig. 4

방용량과 성능계수의 변화를 보여주고 있다 실.

외온도가 2.5
o 씩 증가할수록 압축기에서 토출된C

냉매와 실외공기의 온도차 감소로 인해 열교환량

이 감소하게 되고 이에 로 들어가는 냉매의EEV

온도와 압력은 더욱 높아지게 된다 본 연구에서.

는 를 등엔탈피 과정으로 가정하였기 때문에EEV
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Fig. 4 Variations of cooling capacity and COP with
outdoor temperature

외기온도 상승에 따라 가스쿨러 출구에서 나오는

냉매의 온도가 높아져 증발기 입구에서의 건도가

커지고 이에 냉방용량은 감소하게 된다 실외온.

도가 30
o 에서C 37.5

o 로 증가하였을 때 와C FI FGB

및 기본사이클의 냉방용량은 각각 16.5%, 4.4%,

정도 감소하였고 성능계수 역시 약17.1% 28.5%,

감소하는 경향을 보였다 실외온도22.1%, 24.5% .

변화에 따른 단압축 사이클의 성능계수를 비교2

해 보면 전체적으로 사이클이 사이클보FI FGB

다 더 큰 성능계수를 나타나는데 이는 냉방용량

의 감소폭과 단의 압축기 소요동력의 증가폭이1

거의 유사하다 하더라도 사이클의 단 압축FGB 2

기 소요동력이 사이클에 비하여 평균 크FI 18%

게 나타났기 때문이다 실외온도가. 40
o 일 때C FI

사이클의 경우 중간단의 압력이 이산화탄소의 임

계점 이상으로 상승하여 플래시 탱크로 유입되는
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냉매가 이상상태가 아닌 단상상태가 된다 이로.

인해 플래쉬 탱크 내에서 압력차에 의한 액상의

냉매가 증발기로 유입되지 못하고 사이클이 정상

적으로 운전되지 못함으로 실제 사이클 설계시

이러한 현상을 고려해야 한다.

는 실내온도 변화에 따른 및 기Fig. 5 FI, FGB

본사이클에 대한 압축기 소요동력을 나타내고 있

다 실내온도가 커질수록 와 사이클 모두. FI FGB

단과 단의 압축기 소요동력이 감소하는 것을1 2

확인할 수 있다 이는 실내온도가. 22
o 에서C 32

o
C

로 증가할수록 과열도 증가로 인해 단 압축기로1

유입되는 냉매온도는 증가하고 단 압축기로 들1

어가는 압력이 단 압축기로 들어가는 압력보다2

사이클의 경우 사이클의 경우FI 2289 kPa, FGB

더 높게 형성되어 단 압축기의 압력비2131 kPa 1

가 각각 감소하였기 때문이다 또한1.6% 6.7% . 2

단 압축기의 압력비도 각각 정도 감1.7%, 6.8%

소하여 와 사이클의 총 압축기 소요동력FI FGB

은 각각 감소하는 것으로 나타났다1.2%, 2.5% .

본 연구에서는 사이클의 단 압축기 소요동FGB 2

력이 사이클보다 평균 높게 나타났다FI 1.8 kW .

은 실내온도Fig. 6 27
o 를 기준으로C 22

o 에서C

32
o 까지C 2.5

o 씩 증가시켜 각 사이클의 냉방용C

량과 성능계수의 변화를 보여주고 있다 실내온.

도가 증가하면 단 압축기로 들어가는 냉매의 압1

력과 온도는 커져 압축기의 소요동력이 감소하게

된다 그리고 증발기로 유입되는 냉매의 건도가.

감소하며 실내 공기와 냉매와 온도차 증가로 열,

교환량이 증가하여 냉방용량은 커지게 된다 따.

라서 와 및 기본사이클의 냉방용량은 각FI FGB

각 정도 증가하였으며 시스템3.7%, 4.2%, 17.2%

의 성능계수 또한 약 증가하4.9%, 6.5%, 15.4%

였다 또한 실내온도가. 22
o 에서C 32

o 로 증가할C

수록 와 사이클의 평균 냉방용량은FI FGB 0.04

정도 차이가 났지만 단 압축기로 들어가는kW 2

냉매의 온도는 사이클이 사이클에 비하FI FGB

여 평균 34.5
o 더 낮아 단 압축기에서 입 출구C 2 ∙

엔탈피차가 감소하고 이에 사이클의 압축기FI

소비동력은 평균 정도 적고 시스템 성능1.3 kW

계수는 더 높게 나타났다14.7% .

각단의 개도에 따른 성능 고찰3.2 EEV

은 단압축 사이클에서 고단 개도에Fig. 7 2 EEV

따른 각각의 압축기 소요동력 냉방용량 그리고,
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Fig. 6 Variations of cooling capacity and COP with
indoor temperature

성능계수 변화를 나타내고 있다 저단 를. EEV

로 고정한 상태에서 고단 개도를 에40% EEV 42%

서 씩 증가시켰을 때 고단에서 순환하는 냉매4%

의 질량유량은 증가하지만 중간단의 압력은 증가

하고 고단의 압력이 감소하여 단 압축기의 압력2

비가 줄어들기 때문에 소요동력은 감소하게 된

다 반면에 저단 를 지난 냉매의 압력은 개. EEV

도가 증가할수록 상승하지만 중간단 압력의 상승

폭 보다 적어 결과적으로 단 압축기의 압력비1

가 커져 소요동력이 증가하게 된다 따라서 와. FI

의 총 압축기 소요동력은 각각의 사이클 모FGB

두 단 압축기 소요동력의 증가량보다 단 압축1 2

기 소요동력의 감소량이 더0.046 kW, 0.049 kW

커 전체적으로 약 감소하였다 또한2.7%, 4.4% .

냉매는 고단 개도가 증가할수록 플래쉬 탱EEV

크를 지난 액상의 냉매의 압력과 증발기 입구로
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Fig. 8 Variations of compressor work, cooling
capacity and COP with 1
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들어가는 냉매의 건도는 커진다 따라서 고단.

개도변경에 따른 냉방용량은 각각EEV 1.79%,

감소하였지만 상대적으로 큰 차이를 보이1.82%

지는 않는다 결과적으로 시스템의 성능은 총 압.

축기 소요동력의 감소량이 냉방용량 감소량보다

커 와 의 시스템 성능계수는 각각 와FI FGB 0.9%

증가하였으며 총 압축기 소요동력이 사2.6% FI

이클보다 사이클이 평균 크게 나타FGB 1.67 kW

나 사이클의 성능계수가 배 더 큰 값을 보FI 1.41

였다.

은 와 사이클에서 고단 의 개Fig. 8 FI FGB EEV

도를 으로 고정한 상태에서 저단 개도50% EEV

에 따른 각각의 압축기 소요동력 냉방용량 그리,

고 성능계수의 변화를 나타내고 있다 저단. EEV

의 개도가 증가할수록 질량유량은 증가하고 증발

기의 냉방용량은 커지며 단 압축기로 들어가는, 1

압력은 상승하는 반면 중간단 압력의 감소로 인

해 압력비가 감소하고 이에 단 압축기 소요동력1

은 줄어들게 된다 저단 개도가 일 때. EEV 40%

사이클과 사이클의 압축기 소요동력을FI FGB

비교하였을 때 단 압축기의 소요동력 차이는 거1

의 없지만 단 압축기는 사이클이2 FGB 1.67 kW

정도 더 큰 것으로 나타났다 본 연구에서 저단.

개도가 에서 로 증가하였을 때EEV 32% 48% FI

사이클과 사이클의 단 압축기의 소요동력FGB 1

의 변화는 매우 작지만 단 압축기의 소요동력은2

사이클이 정도 감소하는 것으로 나타FI 1.15 kW

나 와 사이클의 총 압축기 소요동력은 각FI FGB

각 감소하였다 하지만 저단 개3.4%, 2.8% . EEV

도 증가에 따라 냉방용량은 각각 증10.8%, 9.8%

가하여 와 사이클의 시스템 성능계수는FI FGB

증가하였다 저단 개도 변화시13.5%, 6.9% . EEV

사이클의 성능계수는 사이클 보다 평균FI FGB

더 높게 나타나는 것으로 확인되었다 고단0.43 .

과 저단의 개도에 따른 사이클의 영향 정도EEV

는 저단 개도의 변화가 더 크며 특히 사EEV FI

이클의 경우 운전조건에 따라 저단 개도를EEV

최적제어 해야 함을 확인할 수 있다.

결 론4.

냉방용 단압축 이산화탄소 사이클의 성능 향2

상을 알아보기 위하여 플래시 중간냉각 와 플(FI)

래쉬 가스 바이패스 사이클의 성능을 해석(FGB)

할 수 있는 모델을 개발하였으며 개발된 모델을

이용하여 실외온도 실내온도 고단 및 저단, , EEV

를 변경하면서 성능해석을 수행하였다 이를 통.

하여 얻은 결과는 다음과 같다.

실외온도가(1) 30
o 에서C 37.5

o 로 증가할 때C

기본사이클과 및 사이클의 성능은 각각FI FGB

정도 감소함을 확인하였으28.5%, 22.1%, 24.5%

며 사이클의 단 압축기 소요동력이 약FI 2 18%

작아 사이클보다 평균 성능계수가 약FGB 14.1%

높게 나타났다 또한 실내온도 변화에 따른 이단.

압축 사이클들의 성능변화 정도는 단단압축 사이

클에 비하여 작은 것으로 나타났다.

고단 및 저단 개도를 변경하였을 경우(2) EEV

와 사이클의 성능은 각각FI FGB 0.9%, 2.6% 1
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그리고 정도 증가하는 것으로 나타났3.5%, 6.9%

으며 고단 개도보다 저단의 개도의 변EEV EEV

화가 시스템의 성능에 미치는 영향이 큰 것으로

확인되었다.

각각의 시스템의 성능을 확인하였을 때(3) FI

의 사이클이 단 압축기에서 토출된 냉매의 온도1

를 줄여줌과 동시에 포화증기상태로 단 압축기2

로 유입하여 압축기 소요동력을 감소시켜 결과적

으로 시스템의 성능이 가장 높게 나타나는 것을

확인할 수 있었다.
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