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- 기호설명 - 

 

Afr : 충진재 단면적(m2)  

cp : 정압비열(kJ/kg.K) 

Ex : 예제 

h : 엔탈피 (kJ/kg) 

Kfi : 충진재 손실계수(m-1) 

Lfi : 충진재 높이(m)  

Me : Merkel 수 

m : 질량유량(kg/s) 

p : 압력(Pa) 

Q : 열부하(kW) 

T : 온도(K) 

W : 팬 동력(kW) 

 

그리스문자 

∆  : 차이  
ρ

 : 공기 밀도(kg/m3) 

ω  : 비습도(kg(w)/kg(a)) 

 

하첨자 

a : 건공기 

Key Words: Cooling Tower(냉각탑), Fan Power(팬동력), Saddle Configuration(말안장 형상), Film Fill(막충진재) 

초록: 막충진재(film fill)를 갖는 냉각탑용 팬의 효율적인 운전조건을 제시하기 위하여, Merkel 의 이론

을 바탕으로 한 종전의 최적 총연간비용 모델을 사용하여 입구 물온도와 열부하에 따른 최소팬동력을 

구하는 프로그램이 새로이 개발되었으며, 냉각탑의 설계 맵이 본 연구로부터 제시되었다. 전형적인 예

들을 통하여 본 프로그램의 타당성이 입증되었다. 주어진 열부하에서 이들 팬동력(z 축)-공기질량플럭

스(x 축, 최소팬동력 존재)-입구물온도(y 축, 최소팬동력의 최대값 존재)의 3 차원 그래프는 말안장 형

상으로 나타났다. 최소팬동력들은 열부하에 따라 증가하였다. 따라서,‘고온수 유입과 저유량의 공기로 

작동’될 때가 항상 최소팬동력 조건이 아니며, ‘주어진 입구물온도에 대하여 최소팬동력에 대응하는 

최적의 공기질량플럭스가 (열부하와 무관하게) 존재한다’는 사실이 본 연구결과로부터 밝혀졌다. 

Abstract: In order to provide effective operating conditions for the fan in a wet cooling tower with film fill, a new 

program to search for the minimum fan power was developed using a model of the optimal total annual cost of the 

tower based on Merkel’s model. In addition, a type of design map for a cooling tower was also developed. The inlet 

water temperature and heat load were considered as key parameters. The present program was first validated using 

several typical examples. The results showed that for a given heat load, a three-dimensional graph of the fan power (z-

axis), mass flux of air (x-axis, minimum fan power), and inlet water temperature (y-axis, maximum of minimum fan 

power) showed a saddle configuration. The minimum fan power increased as the heat load increased. The 

conventionally known fact that the most effective cooling tower operation coincides with a high inlet water temperature 

and low air flow rate can be replaced by the statement that there exists an optimum mass flux of air corresponding to a 

minimum fan power for a given inlet water temperature, regardless of the heat load. 
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av : 공기-수증기 

fi : 충진재 

in : 입구 

m : 평균 

misc : 기타  

out : 출구 

sat : 포화공기 

w : 물 

wb : 습구온도 

 

1. 서 론 

냉각탑은 열기관이 항상 존재하는 민간 및 산업

용 유틸리티에 필수적인 장치이다. 열기관은 적어

도 두 개의 열원, 고온 및 저온열원으로 구성되어 

있으며, 고온 열원으로부터 받은 열의 일부를 저

온 열원으로 방출하여야 한다. 인근에 강물이나 

바닷물이 없는 경우, 냉각탑이 일반적으로 선택되

는데, 그 이유는 응축수의 온도가 건구온도보다는 

대기의 습구온도에 접근할 수 있다는 고유의 장점 

때문이다.(1) 많은 연구자들은 냉각탑의 최적의 성

능에 대한 관심을 두었다. Rubio-Castro 등(2) 과 

Kim 등(3) 은 온수 배출물의 일부로 구성된 냉각 

네트워크의 설비 및 운영 비용의 최적화를 연구하

였다. 배출 냉각수 간에는 일반적으로 온도차와 

유량 차이가 있다. 최적과정 수행 후에는, 좀 더 

뜨거운 배출물은 냉각탑으로 유입되지만 좀 더 차

가운 배출물에 대하여는 일부만이 냉각탑으로 유

입되거나 혹은 전혀 유입되지 않을 수도 있다. 좀 

더 차가운 나머지 배출물은 냉각탑을 바이패스하

게 되는데, 이는 뜨거운 배출물은 찬 배출물보다 

열 및 질량 전달의 높은 잠재력을 가지고 있기 때

문이다. Söylemez(4) 는 초기비용과 운전비용의 합

은 냉각탑의 수송 면적에 대하여 최소화할 수 있

음을 보여주었다. 면적이 증가하면, 초기비용이 증

가하지만, 운전비용은 감소하므로 최적의 총 비용

을 얻을 수 있다. 직교류 강제 통풍식 냉각탑에 

대한 최적화 모델은 Cortinovis 등의 연구(5) 에서 

살펴볼 수 있다. 그들은 펌프와 팬에 의한 전기 

비용과 보충수의 비용으로 구성된 운전비용을 최

소화하기 위해 노력하였다. 몇 가지 중요한 결과

들이 다음과 같이 도출되었다. 접근온도차

(approach, 유입공기의 습구온도와 출구수온 차이)

가 중요하다. 열부하가 증가되면, 물의 유속과 공

기 유속이 증가되며, 적절한 보충수 유입율과 함

께 유입 물 유량의 일부 바이패스율과 같은 변수

를 우선적으로 조정해야 한다.  

냉각탑에서 에너지 사용 효율을 높이려면, 고온

수 유입과 저유량의 공기유입의 운전조건으로 해

야 하는 것으로 일반적으로 알려져 있다.(3,6) 그러

나, 실제 운전상황은 설계점을 기준으로 냉각탑 

입구물온도와 공기유량이 바뀔 수 있으므로 효율

적인 운전조건을 제시함이 필요하나, 이에 대한 

포괄적인 연구는 아직 미미한 실정이다.  

따라서, 본 연구의 목적은 위의 고온수 유입과 

저유량의 공기유입 조건이 과연 냉각탑 팬의 최소

동력조건인지 살펴보고, 입구물온도와 공기유량이 

변할 때 냉각탑용 팬의 소요동력에 미치는 영향을 

조사하기 위함이다. 본 연구에서는 Serna-González 

등의 연구(6)에서 인용된 Merkel 의 수학적 모델링

을 사용하여, 유입공기의 상대 습도, 유입공기온

도 및 출구 물온도를 고정하고, 입구물온도와 열

부하를 독립변수로 하여 나머지 변수들의 정해진 

제한조건 내에서 최소팬동력을 구하고 이를 분석

하고자 한다. 

2. 모델 공식화 

흡입송풍 대향류 냉각탑과 이에 관련된 기호들

이 Fig. 1 에 제시되어 있다. 뜨거운 물은 냉각탑

의 상부로부터 바닥 아래쪽으로 분무되고, 차가

운 공기는 상부 팬의 작동으로 탑의 아래쪽 입구

로부터 위쪽으로 흡입된다. 공기와 물의 접촉 시

간을 늘려주기 위해 따뜻한 물을 분사하는 파이

 
 

Fig. 1 Sketch of cooling tower and notations 
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프와 차가운 공기의 유입 층 사이에 충진재가 삽

입되어, 물과 공기 사이의 열 및 물질전달이 발

생되어 유입된 물의 출구 온도가 강하되도록 한

다. 상부로부터 분사된 물방울은 쉽게 공기 흐름

을 타게 되며, 이러한 물 손실을 줄이기 위해 비

산제거기(drift eliminator)가 상부에 설치된다. 

냉각탑 팬의 소요동력은, 다른 연구자들(2,6,7)도 

널리 수용한 Kloppers 와 Kröger 가 제안한 전달특

성과 공기압력 손실의 경험적 상관 관계식(8,9)과 

함께 Merkel 의 방법을 기반으로 하여 계산하였다.  

냉각탑 외부로의 열손실을 무시하면 공기측과 

물측의 열부하는 동일하므로 다음 식으로 된다. 

 

, , ,( )= −p w w w in w outQ c m T T    (1) 

, ,( )= −a a out a inQ m h h    (2)  

 

본 모델에서는 냉각탑을 떠나는 공기는 Merkel 의 

이론에 따라 수증기로 포화된 것으로 가정한다. 

대수 형태의 Merkel 수는 다음과 같다. 

 
4

, , ,

1

1
0.25 ( )p w w in w out

i i

Me c T T
h=

= −
∆∑   (3) 

 

여기서 국소엔탈피차 ih∆ 는 다음으로 계산된다. 

 

, ,∆ = −i sat i a ih h h     (4) 

 

hsat,i 는 다음으로 주어지는 국소 체적온도에서의 

포화공기의 엔탈피이다. 

 

( ), , , ,
= + −

w i w out i w in w out
T T TCH T T    (5) 

 

  여기서 TCHi 는 Chebyshev technique (TCH1 =0.1, 

TCH2 =0.4, TCH3=0.6, TCH4 =0.9)의 4 점을 표시하는 

상수이다. 

식 (4)에서 공기의 엔탈피 ha,i 는 다음과 같다. 

 

( ),

, , , ,

p w w

a i a in w in w out

a

c m
h h T T

m
= + −   (6) 

 

특정 충진재에 대한 Merkel 수는 다음과 같다. 
   

54

32

,

1

1

c

inw

c

fi

c

fr

a

c

fr

w TL
A

m

A

m
cMe

+





















=   (7) 

 

여기서 Afr 과 Lfi 는 각각 충진재의 단면적과 

높이이며, Tw,in 는 입구 수온(oC)이다. 

충진재를 통과한 압력강하를 계산하기 위해, 충

진재 단위깊이 당 손실계수는 다음으로 계산되었 

다.  

 

      

(8) 

 

  식 (7)과 (8)에서 계수들(c1…c5, d1…d6)의 값은 

Table 1 에 제시되었다. 이는 Serna-González 등(6)이 

지적하였듯이 열전달과 압력손실의 최적조합을 제

공하는 막충진재 (film fill)에 대한 값이다. 
막충진재에 대한 압력강하는 다음 식으로 계산

된다. 

 
2

,

22

av m

fi fi fi

m fr

m
p K L

Aρ
∆ =    (9) 

 

여기서 mav,m 는 충진재를 통과하는 습공기의 산술

평균 질량유량이며 다음 식으로 주어진다. 

 

, , ,0.5( )= +av m av in av outm m m    (10) 

, (1 )= +ωav in in am m  (10a) 

, (1 )= +ωav out out am m  (10b) 

 

또한 mρ 는 충진재를 통과하는 습공기의 조화평균 

밀도이며 다음 식으로 주어진다. 

 

)
11

/(2
outin

m ρρ
ρ +=                        (11) 

 

비산제거기, 공기입구, 물 분배배관, 지지기둥 등

에 의한 공기측 기타 압력강하는 다음으로 계산된

다. 

  
2

,

2
6.5

2ρ
∆ = av m

misc

m fr

m
p

A
   (12) 

Table 1 Coefficients in Eqs. (7) and (8)(6)
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1 

2 

3 

4 

5 

6 
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0.782744 

-0.292870 

0 
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위의 식 (9)와 (12)의 합은 냉각탑 유동공기의 정

압강하가 되는데, 여기에 동압강하를 통상적으로 

정압강하의 2/3 배로 평가하므로, 이를 고려하여, 

냉각탑 공기흐름에 대한 총압력강하는 다음 식으

로 된다 

 

( )5

3
∆ = ∆ + ∆fi miscp p p    (13) 

 

이에 따른 흡입통풍식 냉각탑에서 팬 소요동력은  

 

,

ρ η

∆
= av out

out f

m p
W     (14) 

 

이며, 여기서 팬 효율 fη 는 75%로 가정하였다.  

위의 식들과 주어진 입력조건하에서 팬동력을 

최소화하는 데 사용되는 몇 가지 설계 및 운전조

건은 다음에 제시되어 있다.(6)  

 

w,out wb,inT T 2.8 K− ≥      (15) 

w,inT 323 K≤     (16) 

w

a

m
0.5 2.5

m
≤ ≤     (17) 

w

fr

m
2.9 5.96

A
≤ ≤     (18) 

a

fr

m
1.2 4.25

A
≤ ≤     (19) 

 

본 연구에서는 위의 식들과 입력변수 및 구속조

건들을 토대로 최소팬동력 계산 알고리즘이 개발

되었으며 Fig. 2(a) 에 제시되어 있다. 습공기 물성

치들은 참고문헌(2,6,10)에서의 상관 관계식으로부터 

계산되었으며, 다른 물성치들은 EES program(11)으

로부터 계산되었다.  

팬동력에 대한 앞의 식들과 Fig. 2(a) 의 계산 알

고리즘을 적용하여 주어진 열부하(Q=3500kW)와 

입구물온도에서 팬동력을 최소화하는 공기질량플

럭스(ma/Afr )가 존재함을 Fig. 2(b) 에서 살필 수 있

다. 이들 최소팬동력 점들은 입구물온도에 대하여

는 최대치를 가지므로 최소팬동력-(ma/Afr )-입구물

온도에 대한 3 차원 곡면은 말안장(saddle) 모양임

을 알 수 있다. 또한 최소팬동력 점들 만을 가지

고 입구물온도에 대한 공기질량플럭스(ma/Afr)의 

그래프를 유추하면 (ma/Afr)는 입구물온도에 대하

여 단조증가함을 살필 수 있다.  

3. 타당성 입증  

  앞의 모델은 컴퓨터 프로그램으로 구현되었다. 

Fig. 2(a) 에 제시된 알고리즘을 사용한 본 프로그

Input: T
a,in

, T
wb,in

, Tw,out

START

At certain Q and T
w,in

Calculate mw by Eq. 1 and Me by Eq. 3

ma = mw/2.5 ~ mw/0.5 (Constraint Eq.17)

Afr = mw/5.96 ~ mw/2.9 (Constraint Eq.18)

Check Afr by constraint Eq.19

Calculate Lfi (Eq. 7) and Kfi (Eq. 8)

Calculate p (Eq. 13)

Calculate W (Eq. 14)

If W < W of the previous step

W
optimum

 = W

Afr = final Afr

ma = final ma

Write W
optimum

Satisfied

Yes

Yes

Unsatisfied

No

No

 
Fig. 2(a) Algorithm for searching the optimal fan power 

 
Fig. 2(b) Fan power with respect to ratio ma/Afr and the 

entering water temperature at Q=3500kW     
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램은, 최적화 패키지 DICOPT 를 사용한 이전 연

구(6)에서 제시된 예제를 사용하여 검증되었다. 비

교 매개 변수는 총연간비용 (TAC), Merkel 수 (Me) 

및 손실계수 (Kfi)들이다. Fig. 3 에 이들 결과가 비

교 제시되어 있다. 본 결과와 Serna-González 의 

결과가 서로 일치하고 있음을 볼 수 있다. 

이해를 돕기 위해 예제에 대한 간단한 설명을 

변수 TAC 를 사용하여 아래에 제시하였다. 

예제 1 은 기본 케이스로 간주된다. 다른 예제들

에서는 하나의 입력 변수만 변화시키고 다른 조건

들은 일정하게 유지하였다.  

예제 2 에서는 공기의 입구 건구온도가 5oC 감

소되며, 그에 따라 예제 2 의 TAC 는 예제 1 의 

TAC 보다 낮다.  

예제 3 에서는 공기의 입구 습구온도가 5oC 감소

되며 예제 3 의 TAC 는 예제 1 과 예제 2 의 TAC

보다 월등히 낮다.  

예제 4 에서는 입구물온도가 5oC 감소되며, 그에 

따라 물과 공기의 유량이 증가된다. 이로부터 

TAC 값이 더 커지게 된다.  

예제 5 에서는 출구 물 온도가 5oC 감소된다. 접

근온도차 (Tw,out – Twb,in)가 감소하며 이에 따라 

78 % 정도 TAC 값이 증가하게 된다.  

예제 6 에서는 출구 물온도를 5oC 증가(접근온

도차를 5oC 증가)하여 수행되었으며 최소의 총연

간비용이 얻어졌다. 

4. 결과 및 토의  

본 냉각탑의 계산에서 유입공기의 건구온도와 

습구온도, 출구 물온도는 각각, 22oC, 12oC, 20oC 로 

고정되었다. 열부하 및 입구물온도를 포함한 입력

변수와 구속조건들을 가지고, 팬 소요동력이 최소

가 되도록 하는 나머지 변수들을 찾을 수 있다. 

본 절에서는 입구물온도와 열부하가 냉각탑의 성

능에 미치는 영향을 규명하였다. 입구물온도 Tw,in 

와 열부하 Q 는 각각 30~45oC 와 500~3500 kW 의 

범위에서 조사되었다. 

Fig. 4 는 Merkel 수를 Tw,in 와 Q 의 함수로 제시

하고 있다. 입구물온도가 증가하면 Merkel 수가 

증가하였다. 주어진 입구물온도에서 열부하가 증

가하면 물의 유량이 증가함은 당연하다. 하지만 

Merkel 수는 공기의 퍼텐셜에 대한 단위질량 당 

물의 열부하를 의미하므로, 물의 유량에 의존하지 

않으며 모든 열부하에 대해서도 동일한 값을 가진

다. 더 큰 Me 수는 필요한 설계 조건을 만족시키

는 데 어려움이 더 큰 정도를 의미한다.(6)  
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Fig. 3 Comparison of TAC, Me, and Kfi in the present 

and Serna-Gonzalez et al.(6) 
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Fig. 5 Dry air flow rate with respect to Tw,in and Q 

 

Fig. 4 Merkel number as a function of Tw,in for all the 

considered Q 
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정해진 열부하에 대하여 물의 질량유량은 물의 입

구온도가 증가함에 따라 감소하므로 건공기의 질량유

량 역시 Fig. 5 에 제시된 바와 같이 감소하게 된다. 

(식 (1) 및 (2)을 참조). 이러한 경향은 참고문헌(3,6) 에

서도 확인되었다. 고정된 물의 입구온도에 대하여 소

요공기유량은 열부하가 증가함에 따라 명백히 증가한

다. 요약하면, 동일한 열부하에서 입구물온도가 상승

하면, 물의 유량과 공기 유량은 감소한다. 그러나 

Merkel 수는 증가한다. 따라서 Fig. 6 - Fig. 7에 제시된 

바와 같이 (보다 상세한 것은 식 (7) 참조) 충진재의 

단면적 Afr 은 감소하고 충진재의 높이 Lfi 은 증가되

어야 함에 유의해야 한다. 이는 다음과 같이 설명될 

수 있다. 

공기유량이 감소하면, 높은 온도의 물방울은 정

해진 출구 물온도를 맞추기 위해, 충진재 내부의 

공기 속도는 열 및 물질 전달이 향상되도록 증가

되어야 하며, 더 많이 충진재와 접촉해야 하므로 

충진재의 길이가 길어지게 된다. 충진재의 단면적

이 크게 감소하고, 공기유량이 작게 감소하면, Fig. 

6 에 제시된 바와 같이 공기질량플럭스 ma/Afr 는 

증가하게 된다.  

본 시뮬레이션 결과 중 하나는, 특정 입구물온도

(50oC 로 유추)에서 최소팬소요동력을 갖는 공기질량

플럭스(ma/Afr)=2.9 라는 Serna-González 등의 연구(6) 

와 일치하였다. 최소팬소요동력에서 mw/ma 와 ma/Afr 

는 열부하에 무관하게 나타났다. 입구물온도에 따라 

mw/ma 는 약간 감소하며 ma/Afr 는 약간 증가한다. 이

들 경향 때문에 Fig. 7 에 제시된 바와 같이 Kfi 는 거

의 일정하며 Lfi 및 p∆  는 단조증가함을 볼 수 있다. 

한편 Fig. 7 에 주어진 바와 같이 손실 계수 Kfi 

의 변화는 아주 작은 범위이다. 이러한 이유로 압

력 강하는 입구물온도에 따라 증가하게 된다.  

Fig. 2 에서 구한 방법과 유사하게, 다른 입구물온

도와 열부하에도 적용하여 구한 최소팬동력들이 Fig. 

8 에 제시되었다. 각 점들은 열부하와 입구물온도가 

주어지면 추정되는 최소팬동력으로 하나의 설계 맵

에 해당된다. 그러나, 이들 최소팬동력의 입구물온도

에 대한 거동은 각각의 열부하에 대하여 최대점이 

존재하며 열부하가 증가하면 최대점을 기준으로 변

화가 크게 나타남을 관찰할 수 있다. 이 결과로부터 

고온수 유입과 저유량 공기로 냉각탑이 운전되는 경

우가 항상 최소팬동력이 아님을 보여주고 있다. 팬

동력은 물 유입온도가 적절한 범위에 있는 경우에만 

저감될 수 있다. 고온수 영역에서는 냉각탑에서 발
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Fig. 8 Minimum fan power curves as a function of Tw,in 

and Q 
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Fig. 7 Fill height, loss coefficient, and total pressure 

drop vs. Tw,in for all the considered Q 
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생하는 열 및 물질 전달의 잠재력이 압력손실을 극

복할 수 있으므로 팬동력은 감소될 수 있다. 그러나 

고온의 물 유입은 총 냉동시스템 측면에서는 비효율

적일 수 있는데 이는 냉매의 응축온도가 올라가기 

때문이다. Fig. 8 에서 수직의 쇄선(dashed line)은 각 

열부하에서 최소팬동력이 최대가 되는 냉각탑 입구

물온도를 표시한다. 이러한 온도들은 약 36oC 에 집

중되어 있다. 에너지 절약 관점에서 살펴보면, 입구

물온도 36oC 는 가장 높은 최소팬동력이 요구되므로 

입구물온도는 이보다 높거나 낮은 것이 유리하다.  

5. 결 론  

막충진재를 갖는 강제 흡입식 대향류 냉각탑에 대

하여 입구물온도와 열부하를 주 입력변수로 최소팬

소요동력을 구하였다. 고온의 물유입과 저 유량공기

의 조합이 항상 효율적인 팬소요동력 형태인 것은 

아니며, 입구물온도와 열부하에 따라 최소팬소요동

력에 대응하는 최적의 공기유량이 달리 존재하였다. 

주어진 열부하에서 입구물온도를 상승하면 공기측 

퍼텐셜 증가로 인한 소요 공기유량을 줄일 수 있지

만, 축방향 열전달 면적과 공기속도가 커야 하며, 이

에 따른 공기의 높은 압력강하로 이어지게 된다. 이

러한 현상은 입구물온도가 일정한 값(본 연구에서는 

36oC)을 초과하는 경우에만 나타난다. 그 상황에서 

열 및 물질 전달의 잠재력 증가가 압력강하의 증가

에 의한 기여량 보다 더 크기 때문에 팬동력이 감소

되었다. 이러한 두 가지 현상의 타협점(trade-off)으로

부터 냉각탑의 적정 공기질량플럭스를 올바르게 선

택할 수 있을 것으로 본다. 본 연구범위에서는 입구

물온도를 36oC 보다 높거나 낮게 하면 최소팬소요동

력이 감소한다. 

주어진 입력변수(출구물온도 20oC, 입구공기의 건

구 22oC 및 습구온도 12oC)와 입구물온도 40oC 와 열

부하 3500 kW 를 설계변수로 주면 최소팬소요동력 21 

kW 와 그에 수반되는 냉각탑 충진재의 단면적 14 m2

과 높이 3.3 m, 물과 공기의 유량(43, 40 kg/s), 손실계

수 21.9/m및 압력강하 475 Pa 등이 도출되므로 본 연

구는 하나의 냉각탑 설계 맵을 제공하였다고 하겠다.  
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