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            초록
          
        

        
          An air-cooled condenser used in vapor-compression refrigeration cycles relies on a forced convection by fan and is widely adopted due to its advantages in ease of construction and maintenance. The operating point of an air-cooled condenser fan is defined by the intersection of the fan unit's performance curve and the system resistance curve. Therefore, a system-level characteristic analysis is necessary to fully understand the condenser fan's operating characteristics. This study conducts a 3D Reynolds-averaged Navier-Stokes analysis to evaluate the cooling performance of a radar cooling system condenser. To simulate the flow resistance inside the cooling system, the entire cooling system must be modeled; therefore, simplified momentum and heat source term models are applied to the fan and condenser to reduce the computational cost of the numerical analysis. The numerical results are validated against experimental data provided by manufacturers. The condenser's performance is primarily influenced by the volume of incoming air; thus, a parametric study is conducted by varying the intake area and location of the cooling system. The internal flow structure was analyzed to identify factors affecting changes in cooling performance. The results indicate that the intake area and location of the cooling system significantly affect the flow rate and temperature of the air entering the condenser fan.
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      1. 서 론
      능동형 전자주사식 위상배열(Active Electronically Scanned Array, AESA) 레이더는 다양한 주파수의 신호를 생성하여 목표를 추적하는 장비이다. AESA 레이더는 고출력 증폭기, 저잡음 증폭기, 순환기, 위상 변환기 등으로 구성된 다수의 송수신 모듈을 포함하고 있으며, 작동 중 다량의 열이 발생한다. 특히, 고출력 증폭기는 발열이 매우 심해 적절한 냉각이 이루어지지 않을 경우 성능 저하나 장비 손상이 발생할 수 있다(1). 따라서 고출력 레이더의 효율적인 열 제거와 안정적인 운용을 위해 냉동 사이클을 활용한 냉각 시스템의 구축이 필수적이다.

      냉동 사이클의 응축기(condenser)는 고온의 기체 상태인 냉매를 액체 상태로 응축시키며, 이 과정에서 열을 방출하는 장치이다. 열 방출 방식에 따라 공랭식, 수랭식, 증발식 응축기 등으로 분류된다. 이 중 공랭식 응축기(air-cooled condenser)는 팬을 이용한 강제 대류 방식을 채택하여 구조가 단순하고 유지보수가 용이하다는 장점이 있어 에어컨과 냉장고를 비롯한 다양한 냉동 공조 시스템에 널리 사용된다. 그러나 공랭식 응축기는 외부 공기의 온도와 습도 등 환경 조건에 따라 냉각 성능이 크게 좌우되므로(2), 극한 환경에서도 안정적인 성능을 확보하기 위한 설계 및 운용에 관한 연구가 필요하다.

      응축기의 열전달과 내부 유동 특성에 대해 최근 다음과 같은 연구들이 수행되었다. Kim과 Mudawar(3)는 미세 유로의 응축 열전달 계수를 예측하기 위해 통계적 기법을 사용하여 4045개의 공개된 데이터를 기반으로 상관식을 도출하였다. 제안된 상관식은 16.0%의 평균 절대 오차를 보였으며, 우수한 예측 성능을 나타냈고, 특히 다양한 유체와 조건에 대해 고른 정확도를 보인 점이 주목할 만하였다. Pottker와 Hrnjak(4)은 응축기의 과냉(sub-cooling)이 공조 시스템에서 COP에 미치는 영향을 냉매 R134a와 R1234yf에 대해 실험적으로 조사한 결과, R1234yf가 R134a보다 더 큰 COP 향상을 보였다고 밝혔다. Chen 등(5)은 액체-기체 VOF(volume-of-fluid) 방법을 사용하여 수치적으로 응축기 유로 내 FC-72 냉매의 다상 유동 특성을 모사하였으며, Kim 등(6)의 유동 가시화 결과와 잘 일치하는 결과를 도출하였다. 그들은 얇은 액막에서의 응축 열전달 모사를 위해 하위 영역의 모사 등 추가적인 해석 기법의 구현이 필요함을 언급하였다. Huang 등(7)은 전면과 측면 부에 단차를 가지는 변형된 plate-fin 유형의 미세 유로 공기-냉매 응축기의 성능을 예측하기 위해 UA-AMTD 기반의 모델을 개발하였으며, 문헌 데이터를 바탕으로 열전달과 압력강하 예측의 정확성을 검증하였다. 그들은 단차를 가지는 응축기 형상이 열전달과 압력강하를 개선할 수 있음을 확인하였고, 기존의 단순한 평판 형태가 아닌 다양한 배치를 통해 추가적인 성능 개선이 가능함을 언급하였다.

      공랭식 응축기 팬의 실제 운전 점은 팬의 성능 곡선과 냉각 시스템 내부 구조물에 의해 결정되는 유동 저항 곡선이 교차하는 지점에서 정의된다(8). 따라서 실제 공랭식 응축기 팬의 운전 특성을 온전히 이해하기 위해서는 시스템 수준에서의 특성 분석이 필요하며, 전산유체역학(computational fluid dynamics, CFD)을 이용한 시스템 분석에 관한 수치적 연구가 아래와 같이 수행되었다. Bredell 등(9)은 액추에이터-디스크 모델을 사용해 팬의 성능을 수치적으로 모사하고, 응축기 팬과 지면 사이의 거리가 성능에 미치는 영향을 분석하였다. 그들은 팬이 지면에 가까울수록 입구 부근의 와류 구조로 인해 팬 성능이 저하됨을 보고하였다. Owen과 Kröger 등(10)은 강한 외기 풍속 조건에서 공랭식 응축기의 스크린이 팬 유량에 미치는 영향을 수치적으로 분석하였다. 그들은 응축기 팬 사이에 스크린을 설치할 경우 9 m/s의 강한 외기 조건에서도 응축기 팬 간 유동 균일성을 확보하여 응축기의 냉각 성능이 약 5% 저하되는 것을 방지할 수 있음을 밝혔다. Chen 등(11)은 복합화력 발전 플랜트에서 저압 스팀을 냉각하는 공랭식 응축기 배열과 외기 조건이 냉각 성능에 미치는 영향을 수치적으로 분석하였다. 그들은 플랜트 구조물의 영향을 고려하여 수직 배열의 응축기를 제안하였으며, 실제로 20 m/s 및 90°로 유입되는 극한 유동 조건에서도 입구 왜곡에 따른 유동 불균일성을 상당 부분 해소할 수 있음을 보고하였다.

      앞서 언급한 바와 같이, 기존 공랭식 응축기와 관련된 연구는 주로 응축기 단품의 운용 조건 및 형상에 따른 열전달과 압력강하 특성 분석에 집중되어 왔으며, 시스템 차원의 연구는 일정한 공기 유량을 가정한 제한된 조건에서 해석이 이루어지는 경우가 대부분이었다. 특히 레이더 냉각 시스템용 냉동 사이클에서 응축 공기 유량을 평가하기 위한 시스템 차원의 연구는 거의 수행되지 않았다.

      본 연구에서는 레이더 냉각 시스템 응축기의 냉각 성능을 분석하기 위해 3차원 Reynolds-averaged Navier-Stokes (RANS) 기반의 열-유동 해석을 수행하였다. 냉각 시스템 전체 영역을 모델링하여 응축기로 유입되는 공기를 정밀히 모사하였으며, 해석의 효율성을 높이기 위해 팬과 응축기의 생성 항을 모델링하였다. 응축기 성능 확보에서 유입 공기량이 주요 인자임을 고려하여, 냉각 시스템의 흡입 개방 면적을 변수로 설정하고 매개변수 연구를 통해 성능 지표를 분석하였다. 또한, 개방 면적에 따른 내부 유동 구조를 분석하여 냉각 성능 변화의 주요 요인을 규명하였다.

    

    

  
    
      2. 레이더 냉각시스템 및 응축기 사양
      본 연구에서는 레이더 송수신 모듈의 발열량을 고려한 냉각을 위해 증기 압축식 냉동 사이클 기반의 냉각 시스템을 대상으로 응축기에 유입되는 공기 유량을 산정하는 연구를 수행하였다. 냉동 시스템의 기본 설계를 통해 압축기 능력과 냉각 용량을 종합적으로 고려한 결과, 응축기에 요구되는 총 방열량은 80.6 kW로 정의되었다.

      Fig. 1은 본 연구에서 사용된 냉각 시스템의 3차원 모델 형상을 나타낸다. 그림에서 확인할 수 있듯이, 요구 조건을 충족하기 위해 KB Autotech 社의 plate-fin 형 응축기(모델명: MYL 32W)를 선정하였으며, 이는 우수한 열 교환 성능을 제공한다. 방열 요구 조건을 만족하기 위해 여유율을 포함하여 크기가 2,000 mm × 32 mm × 440 mm인 응축기 4대(각각 20 kW 기준)를 설치하였다.

      
        
        

        Fig. 1 
				
        

        
          Radar cooling system
        
        

        

      

      응축기의 강제 대류를 위해 회전수 조절이 가능하며 고온운전 환경에서도 신뢰성이 높은 것으로 알려진 SPAL 社의 DC 팬(모델명: EV.AS.VA178A)을 채택하였다. 사이클 분석 결과 응축기 내부 냉매를 효과적으로 냉각하기 위해 총 73,200 m³/h의 공기 체적 유량이 필요하였다. 제조사가 제공한 성능 곡선에 따르면, 팬 입출구 압력 차가 200 Pa일 때 대당 토출 유량은 6,100 m³/h로, 이를 충족하기 위해 총 12대의 팬이 할당되었다.

    

    

  
    
      3. 수치해석 방법
      
        3.1 수치해석 일반
        본 연구에서는 냉각 시스템 내부의 유동을 3차원 비압축성 정상 상태로 가정하고, 상용 CFD 코드인 ANSYS CFX 2023 R1(12)을 사용하여 연속 방정식, 운동량 방정식, 에너지 방정식을 계산하였다. 지배 방정식은 Reynolds-averaged Navier-Stokes (RANS) 방정식을 기반으로 구현되었다. 난류 모델로는 standard k-ε 모델을 사용하였으며, 벽 함수(wall function)를 적용하기 위해 벽 근처 격자의 y+ 값을 20∼200으로 설정하였다.

        Fig. 1에서 볼 수 있듯이, 실제 냉각 시스템은 다양한 배관, 루버 그릴, 팬 등 복잡한 형상을 포함하고 있다. 이러한 복잡한 형상을 모두 정확히 반영하면 응축기로 유입되는 유동을 정밀히 모사할 수 있지만, 과도한 계산 자원이 소요되거나 수렴성이 저하되는 등의 문제가 발생할 수 있다. 이를 해결하기 위해 본 연구에서는 Fig. 1에 제시된 바와 같이 응축기와 응축기 팬을 단순화하여 원통 및 육면체 형상으로 정의하였다. 또한, 배관 및 접합부와 같은 세부 형상은 생략하고, 냉각수 펌프와 탱크 등 주요 형상은 원통으로 단순화하였다.

        Fig. 2는 해석을 위한 유동 영역과 경계 조건을 나타낸다. 냉각 시스템의 크기는 2,900 mm × 1,620 mm × 1,950 mm로 설정하였으며, 응축기 팬에 의해 토출되는 유동을 모사하기 위해 14,500 mm × 14,500 mm × 7,250 mm의 외부 영역을 추가로 구성하였다. 작동 유체는 이상 기체로 가정하였고, 외부 유동의 경계면에는 43℃로 일정한 온도를 가진 대 기가 흐르는 개방 조건을 적용하였다. 응축기와 팬은 하위영역(sub-domain)으로 설정하여 생성 항을 구현하였으며, 고체 벽면에는 점착 조건(no-slip condition)을 부여하였다. 확대된 그림에서 확인할 수 있듯이, 응축기 팬은 냉각 유동이 냉각 시스템 외부로 토출되도록 방향을 설정하였다. 또한, 냉각 시스템의 흡입구는 형상 변수 정의에 따라 경계면(interface) 또는 점착 조건으로 가정하였다.

        
          
          

          Fig. 2 
				
          

          
            Computational domain and boundary conditions
          
          

          

        

        
          Table 1 
				
          

          
            Uncertainty analysis by grid convergence index
          
          

        

        
          
            
              	Number of nodes
              	N1/N2/N3
              	4.41×106 / 2.33×106 / 1.30×106
            

          
          
            	Grid refinement factor
            	r21/r32
            	1.3 / 1.3
          

          
            	Computed values for N1, N2, and N3
            	φ1/φ2/φ3
            	159 / 159.8 / 163.2
          

          
            	Apparent order
            	p
            	4.187
          

          
            	Extrapolated values
            	
              φ
              21ext
            
            	158.6
          

          
            	Approximate relative error
            	
              e
              21a
            
            	0.50%
          

          
            	Extrapolated relative error
            	
              e
              21ext
            
            	0.25%
          

          
            	Grid convergence index
            	GCI21fine
            	0.31%
          

        

        

        Fig. 3은 본 연구에서 사용된 격자 계의 예시를 보여준다. 내⋅외부 유동 영역은 사면체 격자 계를, 응축기와 팬 영역은 육면체 격자 계를 각각 구성하였으며, 상대적으로 큰 속도 구배가 발생할 것으로 예상되는 냉각 시스템 내부에는 조밀한 격자를 배치하였다. 본 연구에서는 격자 계에 의한 해석 의 불확실성을 평가하기 위해 Table 2에 제시된 대로 격자 수렴 지수(grid convergence index, GCI)를 분석하였다. 기준 형상을 대상으로 서로 다른 격자수를 가지는 세 가지 격자 계에 대해 팬의 정압 상승을 비교하였으며, 격자 크기는 1.3배 비율로 정의하였다. 분석 결과, 격자수가 증가할수록 압력 강하가 단조롭게 수렴하는 경향을 나타냈다. 또한, 가장 조밀한 격자 계의 외삽 상대 오차(extrapolated relative error)와 GCI 값은 각각 0.25%와 0.31%로 매우 낮은 수준을 보였다. 이러한 결과를 바탕으로, 성능 평가를 위한 모든 해석은 가장 조밀한 격자 계(N1)를 사용하여 수행하였다.

        
          
          

          Fig. 3 
				
          

          
            Example of grid system
          
          

          

        

        
          Table 2 
				
          

          
            Condenser and intake facial area of tested cases
          
          

        

        
          
            
              	
              	Location(Fig. 4)
              	Absolute area [m2]
              	A/Acond [%]
            

          
          
            	Condenser
            	A(×2)
            	5.04
            	100
          

          
            	Reference
            	B/C/D/E/F
            	5.69
            	112.9
          

          
            	CASE1
            	B
            	0.98
            	19.4
          

          
            	CASE2
            	C/D/E
            	2.67
            	53.0
          

          
            	CASE3
            	F
            	2.04
            	40.5
          

        

        

      

      
        3.2 응축기 모델링
        Plate-fin형 응축기는 평판이 핀 형태를 가지도록 압출 성형 및 브레이징 공정을 거쳐 제작된 열교환기의 일종으로, 공기 유로가 루버 핀에 의해 촘촘히 배치되어 있다. 그러나 응축기의 상세 형상을 정확히 모사하여 유동 해석을 수행할 경우 계산 규모가 크게 증가하므로, 본 연구에서는 응축기를 다공성 구조(운동량 생성 항)로 단순화하여 모사하였다. 다공성 구조의 생성 항은 압력 강하가 속도의 제곱에 비례하여 증가하는 2차 함수 형태를 따른다고 가정하였으며, 2차 저항 계수(quadratic resistance coefficient, QRC)를 정의하여 유속에 따른 응축기에서의 압력 강하 값을 결정하였다.

        Fig. 2에서 확인할 수 있듯이, 냉각 시스템에는 80 kW의 방열량을 충족하기 위해 두 개의 응축기가 부착되어 있다. 냉동 시스템의 운전 조건에 따라 응축기가 방출하는 열량은 달라질 수 있으나, 본 연구에서는 응축기를 지나는 공기의 유량을 주요 관측 대상으로 설정하였다. 이를 기반으로, 응축기의 체적(2,100 mm × 32 mm × 880 mm)을 고려하여 676,000 W/m³의 일정 열 유속 조건에서 해석을 수행하였다.

      

      
        3.3 응축기 팬 모델링
        응축기 팬의 운전 점은 팬 단품의 성능 곡선과 냉각 시스템의 저항 곡선이 교차하는 지점에서 정의된다. 냉각 시스템의 저항 곡선은 냉각 시스템 형상(개방 면적 및 내부 구조물 배치 등)과 외기 조건 등에 의해 결정되므로, 정확한 저항 곡선을 정의하기 위해서는 냉각 시스템 전체 형상을 대상으로 유동 해석을 수행해야 한다. 그러나 냉각 시스템의 전체 세부 형상을 대상으로 유동 해석을 수행할 경우, 계산 규모가 크게 증가하는 문제가 발생한다. 이에 본 연구에서는 팬의 선회 유동 성분을 고려하지 않고, 주 유동 방향으로의 운동량 생성 항을 이용한 단순화를 통해 응축기 팬의 성능을 모사하였다. 데이터시트에서 제공된 응축기 팬의 성능 곡선(유량-압력 곡선)에 따라, 응축기 단면에 수직한 주 유동 속도(u)에 대한 압력 상승을 2차 함수 형태로 아래와 같이 정의하였다.
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        3.4 형상변수
        Fig. 4는 외기 흡입 면적에 대한 형상 변수를 정의한 것이다. 초기 설계된 형상에서는 응축기가 설치된 면을 제외한 모든 면에 흡기를 위한 창이 구성되어 있다. 흡입 면적과 위치에 따른 영향을 분석하기 위해, 각 경우에서 하늘색 음영으로 표시된 면만 외부와 상호작용이 가능한 경계면으로 정의하였으며, 나머지 면은 점착 조건으로 설정하였다. Table 2는 평가된 각 경우에 대한 흡입구의 개방 위치, 개방 면적의 절대값, 그리고 응축기 면적 대비 흡입구 개방 면적의 비율을 정리한 것이다. 기준 형상은 정의된 모든 흡입구가 개방된 상태로 가정하였다. CASE1과 CASE3은 각각 측면 흡입구가 개방된 경우로, 개방 면적은 전체 응축기 면적 대비 각각 19.4%와 40.5%를 나타낸다. CASE2는 전면 흡입구가 개방된 경우로, 개방 면적은 2.67 m²로 전체 응축기 면적 대비 53.0%를 차지한다.

        
          
          

          Fig. 4 
				
          

          
            Definition of condenser and window
          
          

          

        

      

    

    

  
    
      4. 결과 및 검토
      응축기의 다공성 생성 항 모델링의 타당성을 검증하기 위해 Fig. 5(a)와 같이 실제 응축기 폭과 동일한 하위 영역을 구성하고, 주변 유동을 모사하기 위한 영역을 포함한 유동 영역을 설정하였다. 응축기 주변의 유동을 구현하기 위해 응축기 상류와 하류에 각각 육면체 형태의 유동 영역을 구성하였다. 응축기 제조사에서 제공한 데이터시트의 응축기 압력강하에 실험값과 해석 결과를 Fig. 6(a)에서 비교한 결과, 전체 평가된 범위 내에서 최대 4.9% 이내로 합리적인 범위에서 압력강하의 경향이 일치함을 확인하였다. 또한, 서로 다른 입구 유속, 온도와 방열량 조건에서의 응축기 출구 온도를 Fig. 6(b)와 같이 비교하였다. 여기서, 응축기 출구 온도(Tcond,out)는 아래와 같이 정의된다.
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        Fig. 5 
				
        

        
          Computational domain for validation of source term modeling: (a) condenser and (b) fan
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 6 
				
        

        
          Validation of numerical results for condenser with data sheets provided by manufacturer: (a) Δpcond and (b) Tcond,out
        
        

        

      

      여기서, Tcond,in, Q˙, m˙a와 cp,a는 각각 응축기 입구 온도, 응축 기 방열량, 공기의 질량 유량과 공기의 정압 비열(입구 온도 기준)을 의미한다. 압력강하와 마찬가지로 모든 경우에서 출구 온도가 0.1% 이내(절대 온도 기준)의 만족할 만한 예측 결과를 보였다. 따라서 다공성 및 열 생성 항을 이용한 응축기의 모사 방법은 타당하다고 판단하였다.

      응축기 팬의 운동량 생성 항 모델링의 타당성을 검증하기 위해 Fig. 5(b)와 같이 실제 팬 직경과 폭에 해당하는 하위 영역과 주변 유동을 모사하기 위한 영역을 포함한 유동 영역을 설정하였다. Fig. 7은 팬 성능 곡선에 대한 데이터시트의 실험값과 해석 결과를 비교한 것이다. 유동 영역의 출구 압력을 변화시켜가며 체적 유량을 계산한 결과, 응축기 팬의 모델링은 최대 1.2%의 작은 오차를 보이며 성능 곡선의 경향을 잘 반영함을 확인하였다. 이를 통해 운동량 생성 항 모델링을 통한 응축기 팬의 모사 방법 역시 타당하다고 판단하였다.

      
        
        

        Fig. 7 
				
        

        
          Validation of numerical results for fan performance curve with data sheets provided by manufacturer
        
        

        

      

      Fig. 8은 형상 변수에 따른 응축기에 장착된 12대 팬의 토출 유량의 총합(ΣQfan)과 팬의 평균 정압 상승(Δpfan)을 비교한 것이다. 여기서 팬의 정압 상승은 팬의 입구 정압과 출구(대기압) 정압의 차를 의미한다. 팬의 입구 정압은 냉각 시스템 내부에서의 압력 강하에 의한 대기와 응축기 입구의 정압 차(Δpin=patm-pcond,in) 그리고 응축기 압력 강하에 의한 응축기 입구와 출구의 정압 차(Δpcond=pcond,out-pcond,in)를 더한 값과 같다. 우선, 기준 형상의 ΣQfan 값은 72,700 m³/h로, 2장에서 언급한 목표치인 73,200m³/h와 매우 유사한 값을 가진다. 한편, CASE1의 경우, 기준 형상보다 27% 작은 52,894 m³/h를 나타낸다. CASE2와 CASE3의 ΣQfan 값은 각각 71,114 m³/h와 67,507 m³/h(기준 형상 대비 98%와 93%)로, 기준 형상과 유사하지만 다소 작은 값을 보인다.

      
        
        

        Fig. 8 
				
        

        
          Comparison of Δpfan and ΣQfan between tested cases
        
        

        

      

      형상 별 ΣQfan의 편차는 Δpin과 Δpcond 값으로 설명할 수 있다. 우선, 기준 형상의 Δpin과 Δpcond 의 합은 약 170 Pa로, 이는 2장에서 개념 설계 시 초기에 가정한 200 Pa의 압력 차와 유사하다. 따라서 팬의 토출 유량은 설계 목표치와 유사한 값을 가진다. 반면, CASE 1의 경우 작은 흡입구 면적으로 인해 냉각 시스템 내부로 유동이 유입될 때 큰 압력 강하가 발생하여 Δpin 값이 310 Pa로 매우 증가한다. 이에 따라 Δpin과 Δpcond의 합은 400 Pa 수준에 달하며, 대기와 냉각 시스템 내부의 큰 압력 차는 Fig. 8에서 나타난 것처럼 팬의 성능곡선 특성에 따라 낮은 토출 유량을 유발한다. CASE2와 CASE3의 값을 비교하면, Δpcond 값은 각각 140 Pa와 154 Pa로 유사하다. 그러나 Δpin 값은 각각 19.7 Pa와 71.7 Pa로 큰 차이가 발생하며, 결국 이들에 의한 전체 압력 강하의 편차가 팬의 토출 유량 편차를 초래한 것으로 보인다.

      Fig. 9와 Fig. 10은 각 단면에서의 냉각 시스템 내/외부 압력과 속도 분포를 나타낸 것이다. 기준 형상의 경우 흡입구가 전면 개방되어 있어 냉각 시스템 내부로 유입되는 속도의 변화가 크지 않으며, 이에 따라 압력도 대기와 유사한 수준을 유지한다(Fig. 8 참조). 다만, 유동이 응축기를 통과할 때 큰 압력 강하(Δpcond)가 발생하고, 이로 인한 대기와 팬 입구 간의 압력 차에 의해 ΣQfan 값이 결정된다.

      
        
        

        Fig. 9 
				
        

        
          Static pressure and velocity vector distributions: (a) x-y plane at z/L = 0.5, and (b) x-z plane at y/L = 0
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 10 
				
        

        
          Velocity distributions on y-z plane at x/L = -0.1
        
        

        

      

      CASE1의 경우, 평가된 형상 중 냉각 시스템 내부의 압력이 가장 낮은데, 이는 그림에서 확인할 수 있듯이 좁은 흡입구 면적으로 인해 유입되는 공기의 유속이 크게 증가하고, 이에 따른 압력 손실이 증가하기 때문이다. CASE2 역시 흡입구 면적의 감소로 유속이 증가하면서 냉각 시스템 내부에서 일부 압력 강하가 발생하지만, 흡입구가 개방된 방향과 응축기로 유입되는 방향이 일치하여 유동에 의한 손실은 크지 않다. 반면, CASE3는 흡입구의 방향과 응축기의 방향이 수직으로 배치되어 있어 유동 방향이 급격히 변하고, 이로인해 x-y 평면 기준으로 냉각 시스템 우측 하단에서 국부적인 압력 손실이 발생한다. 결국, CASE3는 내부 유동 특성의 변화로 인해 높은 Δpin 값을 가지게 된다.

      Fig. 11은 각 경우에 대한 상부 응축기 입구와 출구에서의 질량 유량 평균 온도를 비교한 것이다. 기준 형상은 평가된 형상 중 가장 낮은 값을 나타내며, 입/출구 온도 편차는 1.6°C이다. 한편, 체적 유량이 가장 낮은 CASE1은 평가된 형상 중 가장 높은 입/출구 온도인 45.8°C와 48°C를 나타내며, 이들의 온도 편차는 2.2°C이다. CASE1의 응축기 입/출구 온도 편차는 응축기 방열량에 대한 식(Q˙=m˙acp,aTcond,out-Tcond,in)을 통해 설명할 수 있다. 3.2절에서 정의한 바와 같이 응축기에서의 방열량은 40 kW로 동일하다고 가정하였고, Fig. 8에서 나타난 바와 같이 CASE1의 체적 유량은 기준 형상에 비해 27% 작다. 응축기 입/출구에서의 온도 변화가 밀도와 정압비열에 미치는 영향은 무시할 만하므로, 응축기 온도 변화(ΔTcond=Tcond,out-Tcond,in)가 27% 증가한 것은 타당한 결과이다. Fig. 12는 각 경우에 대한 y-z 평면에서의 온도 분포를 나타낸 것으로, 실제로 CASE1에서 시스템 내/외부 온도가 다른 경우에 비해 높은 것을 볼 수 있다.

      
        
        

        Fig. 11 
				
        

        
          Comparison of Tcond between tested cases
        
        

        

      

      
        
        

        Fig. 12 
				
        

        
          Temperature distributions on y-z plane at x/L = -0.1
        
        

        

      

      Fig. 13과 Fig. 14는 상부 응축기 출구에서의 속도와 온도 분포를 각각 나타낸 것이다. 그림에서 확인할 수 있듯이, 기준 형상은 평가된 형상 중에서 가장 균일한 속도 분포를 보이며, 가장 큰 값을 가짐을 알 수 있다. 이는 질량 유량 증가에 따른 대기 온도와의 편차가 가장 작게 나타나는 주요 원인이다. 반면, CASE1은 평가된 형상 중 가장 낮은 체적 유량으로 인해 저속 유동이 발생하고, 이에 따라 출구에서의 온도가 상대적으로 높다. 응축기 출구 온도의 상승은 응축 온도의 상승을 의미하며, 이는 냉동 사이클의 성능 감소의 주요 원인이 된다.

      
        
        

        Fig. 13 
				
        

        
          Velocity distributions on surface of upper condenser
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          Temperature distributions on surface of upper condenser
        
        

        

      

      CASE3의 속도와 온도 분포는 Fig. 9에서 확인할 수 있듯이 측면으로 유입되는 비대칭 유동의 영향으로 CASE2에 비해 비대칭적인 분포가 형성됨을 알 수 있다. 이는 흡입구의 면적뿐만 아니라 위치도 응축기의 유입 속도와 온도 분포에 중요한 영향을 미침을 의미하며, 따라서 흡입구 설계에 각별한 주의가 필요함을 시사한다.

    

    

  
    
      5. 결 론
      본 연구에서는 3차원 RANS 기반의 열-유동 해석을 통해 레이더 냉각 시스템의 흡입구 면적과 개방 위치에 따른 응축기를 통과하는 공기의 유량과 온도 특성을 분석하였다. 해석의 편의성을 위해 팬과 응축기의 생성 항을 모델링하고, 제조사의 데이터시트와 비교한 결과, 응축기의 압력 강하, 방열량, 그리고 팬의 토출 유량은 각각 4.9%, 0.1%, 1.2%의 작은 예측 오차를 보였으며, 이를 통해 결과의 타당성을 입증하였다.

      응축기 면적 대비 19%의 개방 면적을 가진 CASE1은 평가된 형상 중 가장 낮은 체적 유량인 52,894 m³/h (기준 형상 대비 73%)를 나타냈는데, 이는 작은 흡입구를 통과하면서 발생한 큰 압력 강하로 인해 시스템 저항이 증가하고, 그 결과 팬의 성능 곡선 상 저 유량 영역으로 운전점이 이동했기 때문이다. 줄어든 팬의 체적 유량은 고정된 방열량 조건에서 응축기 입/출구의 가장 높은 온도차(2.2°C)를 초래했다. 마찬가지로, 응축기 면적 대비 40.5%의 개방 면적을 가진 CASE3는 53.0%의 개방 면적을 가진 CASE2보다 낮은 체적 유량과 더 높은 온도차를 나타냈다.

      본 연구 결과는 시스템 전체에 대한 해석을 통해 경계 조건에 대한 임의의 가정 없이 시스템 저항을 직접 예측할 수 있다는 점에서 그 학술적 의의가 있다. 이러한 결과는 시스템 설계자들에게 해석 방법론뿐만 아니라 장치 유로 설계에 대한 유용한 정보를 제공할 수 있을 것으로 기대된다.
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