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수평평활 세관 내에서의 R-290, R-600a, R-22의 응축열전달과 압력강하 특성
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요 약

본 연구에서는 내경이 각각 5.80 mm와 10.07 mm인 두 개의 수평 이중관열교환기 내에서의 탄화수소계 

냉매의 응축열전달과 압력강하에 '대한 실험을 35.5-210.4 kg/m- • 오의 질량유속과 응축온도인 40仁에서 수 

행하였다. 탄화수소계 냉매 R-의90고> R-600a의 응축열전달계수가 프레온계 냉매인 R-의2보다 높았다. 응축 

압력강하는 R-600a > R-290 > R-22 순으로 나타났고, 내경이 5.8 mm인 관 내 보다 10.07 mm인 관 내 

의 압력강하가 R-600a에서는 6-15% 정도 높았으며, R-290고｝ R-22에서는 각각 9.8~12.5%와 2.1~4.6% 
정도 높게 나타났다. 실험으로 구한 응축열전달계수와 종래의 상관관계식을 비교해 본 결과, 모든 관경에 대 

해 Haraguchi 등의 상관관계식과 가장 좋은 일치를 보였다.

주제어 : 응축열전달계수, 압력강하, 혼합냉매，유동양식, 대체 냉매, 탄화수소 냉매

Abstract : The condensation heat transfer coefficients and pressure drops of hydrocarbon refrigerants (R-290 
and R-600a) and hydrochlorofluorocarbon (HCFC) refrigerants were measured in the two horizontal double pipe 
heat exchangers with inner diameters of 10.07 mm and 5.80 mm at a mass flux of 35.5〜210.4 kg/nTs and the 
condensation temperature of 40°C. The average condensation heat transfer coefficients of hydrocarbon 
refrigerants were higher than that ofHCFC refrigerant(R-22). The pressure drop had a magnitude in the order of 
R-600a > R-290 > R-22. The pressure drops in the tubes with inner diameter of 10.07 mm were approximately 
6〜15%, 9.8〜 12.5% and 2.1 〜4.6% higher for R-600a, R-290 and R-22, respectively, than those with inner 
diameter of 5.80 mm. The condensation heat transfer coefficients were compared with the published 
experimental data, and showed the best agreement with Haraguchi et al.’s correlation.

Key word : Heat transfer coefficient, Pressure drop, Refrigerant mixture. Flow pattern. Alternative refrigerant, 
Hydrocarbon refrigerant
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1•서 론

프레온계 냉매의 지구온난화와 오존층 파괴에 따른 환경문 

제가 제기된 이래 인류가 지구 전체의 환경문제를 해결하기 

위해 전 세계가 협력할 것을 촉구하고 있다. 이를 기점으로 

하여 선진국을 중심으로 각종 규제 및 제제가 가속화되어가 

고 있다. 그러나 가정 및 산업 전반에 걸쳐 냉동공조시스템의 

사용은 계속 증가하고 있으며, 이에 따른 에너지수급 및 환경 

문제가 중요한 과제로 부각되고 있다. 따라서 환경친화냉매의 

사용, 제품 재사용성의 증대, 에너지소비효율 향상 등을 통하 

여 지구환경에 미치는 영향을 최소화하고, 지구대기환경을 청 

정하게 하는 문제는 매우 중요한 일이다. 특히 소요에너지 전 

량을 수입에 의존하고 있는 국내 여건을 볼 때 환경문제와 동 

반한 에너지 절약기술은 국가경쟁력 차원에서도 매우 중요한 

기술이다. 또한 가정용, 상업용, 산업용 건물의 냉난방 ■ 공조 

용 기기에서 가열이나 냉각에 사용되는 시스템의 전열능력향 

상기술은 에너지 이용의 고효율화 및 환경친화적인 시스템 

개발에 필수적이다. 지금까지는 에너지절약을 위해 냉동 • 공 

조분야에서는 주로 열교환기의 전열면적을 상승시킴으로서 

전체 전열성능을 향상시키는 기술에 중점을 두어왔다. 그러나 

이렇게 하면 전열성능은 향상되지만 열교환기의 단위 면적당 

열전달성능은 오히려 저하되는 단점이 있다. 그러나 많은 실 

험이나 심도 있는 연구가 체계적으로 이루어지지 못해서 현 

장설계에 적용하기에는 시간이 많이 필요한 실정이다.

국내 산업체에서도 열교환기의 고효율화를 위해 연구개발 

에 투자하고 있지만, 아직까지는 핵심기술을 선진 외국에서 

도입하기 때문에 독자기술의 확보가 부족하다. 또한 최근 기 

술전쟁으로 불릴 정도로 각국 간의 산업경쟁이 치열해지면서 

점점 기술도입이 어려워지고 있어 핵심기술의 국내 자체개발 

이 절실히 요구되고 있다.

냉동공조시스템의 효율을 향상시키기 위해서는 시스템에 적 

합한 냉매의 선정, 구성 요소부품（압축기, 열교환기 등）의 고성 

능화 및 시스템의 최적화가 요구된다. 열교환기는 시스템의 크 

기 및 성능에 크게 영향을 미치는 핵심구성 요소로 고온의 작 

동매체에서 저온의 작동매체로 열을 전달하는 장치이며, 매체 

의 종류, 작동온도, 작동압력 등에 따라 핀-관형 열교환기, 쉘- 

튜브형 열교환기 및 판형 열교환기 등 많은 종류가 있다. 전열 

면적 증가를 위하여 공기측에 핀을 부착하는 방법은 결국 장치 

를 소형화하는 데는 성공하였지만, 유지 및 보수, 오염, 공간 

효율성, 진동 등의 외부 내력 등은 여전히 약점으로 남아 있다- 

이러한 한계를 극복하기 위해 내외면에 핀을 부착하여 전열면 

적을 증가시킴으로써 열전달을 향상시키려는 연구가 활발히 진 

행 중이다. 또한 공간의 효율성, 진동 등의 외부내력 등의 취약 

성을 극복하기 위해 관경을 소형화하여 보수 측면에서 우위를 

점할 수 있는 쪽으로 연구하고자 한다. 열교환기를 최적설계 

하기 위해서는 작동유체에 따른 열전달 특성, 유동양식, 압력강 

하 특성에 대한 실험이 먼저 수행되어야 한다. 이를 위해 본 실 

험에서는 기존의 냉동 • 공조 장치에 가장 많이 사용되고 있는 

규제 냉매인 R-22와 그 대체 냉매인 R-290과 R-600a를 작동 

유체로 사용하여 크기가 다른 두 관의 전열성능 향상 정도를
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Figure 1. Schematic diagram of the experimental apparatus.



비교하고 관경의 변화에 따른 전열성능을 분석하여 탄화수소 

계 냉매용 세관 열교환기의 기초설계 자료를 제공하고자 한다.

2. 실험 장치 및 방법

2,1. 실험장치

본 연구에서 사용된 실험장치의 개략도는 Figure 1과 같 

다. 실험장치는 압축기로 구동되는 증기압축식 냉동사이클 및 

냉매가 순환되는 경로와 냉각수가 순환되는 경로로 구성하였 

다. 수액기(receiver tank)를 나온 냉매는 팽창밸브에서 팽창 

된 후 증발기로 흡입되어 증발되고, 증발기를 나온 냉매증기 

는 압축기에서 압축된다. 압축된 냉매증기는 응축기에서 냉각 

수와 열교환된 후 응축되어 수액기로 흡입된다. 미응축 냉매 

증기를 완전 응축시키기 위해서 액-가스 열교환기를 설치하 

였으며, 실제로 냉매증기가 응축이 되었는지 눈으로 확인하기 

위하여 가시화부(sight glass)를 설치하였다. 냉매증기를 응축 

시키기 위해 냉동기 유닛에서 일정온도로 조절된 일정유량의 

냉각수가 내관과 외관사이의 환상 공간으로 냉매의 흐름방향 

과 반대 방향으로 흐르게 되어 있다.

Figure 2는 시험부인 이중관식 대향류응축기의 상세도를 

나타낸 것이다. 응축기 내관은 2가지로 내경 10.07 mm(외경 

1으.07 mm)와 5.80 mm(외경 6.35 mm)인 수평평활 동관 

(horizontal smooth copper tube)이고, 가시화부로서 파이렉 

스튜브(pyrex tube)를 가운데 설치하였다. 응축기 외관(쉘)의

T T
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내경은 30 mm이고, 외경은 34 mm인 PVC관을 사용하였다. 

PVC관의 바깥 면은 주위 공기와의 열손실을 최소화하기 위 

해 임계절연 반지름(critical insulation radius)을 고려하였다.

시험부는 크게 내경 10.07 mm와 5.80 mm 구간으로 나눌 

수 있다- 먼저 10.07 mm 시험부를 살펴보면 냉매온도를 즉 

정하기 위해 각 직관의 입구에서 500 mm 등간격으로 합계 

12곳, 관벽 온도의 측정을 위해 냉매온도 측정과 동일지점에 

서 동일단면상의 관상부에서 원주방향 90°방향으로 3곳 등 

모두 30곳의 T-type 열전대(구리-콘스탄탄)를 폭 2 mm, 길 

이 20 mm의 홈을 파서 설치하였다. 냉각수 온도는 냉매온도 

측정과 동일지점인 1은곳에서 측정하고, 가시화부를 통하여 

열전달과 유동양식 간의 연관성, 흐름패턴의 천이 등을 규명 

하고자 하였다. 완전히 응축이 진행되지 않은 경우에 이를 응 

축시키기 위한 보조응축구간을 두어서 최소 과냉 조건을 만 

들어서 장치 내를 순환할 수 있도록 2곳에 열전대를 설치하 

였다. 5.80 mm 시험부는 10.07 mm와 유사하게 설치하되 

각 직관의 입구에서 250 mm 등간격으로 설치하였다. 완전히 

응축이 진행되지 않았을 때 이를 응축시키기 위한 액-가스 열 

교환기를 두어서 최소 과냉 조건을 만들어서 장치 내를 순환 

할 수 있도록 설치하였다. 또한 압력강하를 측정하기 위해 냉 

매온도 측정지점의 동일지점에 압력공을 설치하였고, 차압계 

를 이용하여 입구, 가시화부 전, 후부 및 출구 등 총 4군데의 

차압을 측정하도록 하였다.

2.2. 실험방법

작동유체로 규제냉매 R-22, 대체냉매 R-290과 R-600a를 

사용하여 평활관에서 응축전열특성에 대한 실험을 수행하였 

다. 수평평활관으로 제작한 응축기 내의 미응축가스를 제거하 

기 위하여 진공펌프로 장치내부를 진공상태로 만든 다음, 각 

각의 작동유체를 장치 내에 공급하여 냉매증기에 잔존할 수 

있는 미응축가스를 배출시켰다. 그 다음 각각의 냉매를 충전 

시켜 응축전열특성에 대한 실험을 시작하였다. 전술한 바와 

같이 본 연구에서는 압축기를 사용하여 열전달과 압력강하 

특성을 파악하는 것이 목적이므로, 압축기 오일이 열전달과 

압력강하 특성에 미칠 수 있는 어느 정도 영향은 무시하고 실 

험결과를 도출하였다. Table 1은 본 연구의 실험조건을 정리
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Figure 2, Details of the test section.

Table 1. Experimental conditions used in this research

Parameters R-22 R-290 R-600a

Test section Horizontal smooth copper tube

I.D. of test section, mm 
(O.D. of test section, mm) 10.07(12.07), 5.80(6.35)

2
Mass flux, (kg/m s) 50.0 〜

210.4
35.5 〜
165.1

35.5 〜
178.8

Reynolds number at 37,240 〜 15 37,970 〜 44,300 〜
condenser inlet (5,700 176,600 223,100
Condensation

Temperature, (°C) 40

Cooling capacity, (kW) 0.95 〜 10.1

T

n
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Table 2. Parameters and estimated uncertainties

Parameters Uncertainty

Temperature (°C) 士 o.rc

Pressure (kPa) 士 2 kPa

Water flow rate (kg/s) 土 1%

Refrigerant flow rate (kg/s) 士 1%

Mass velocity (kg/n? s) 士 1%

Vapor quality 士 7.5%

Heat flux (kW/m2) 土 7.8%

Heat transfer coefficient (kW/rrT K) 士 9.1%

Pressure drop (kPa) 士 90 kPa

결과를 기반으로 하고 있어서 고압기의 적용에는 중요한 제약 

이 따른다. 따라서 Taitel and Dukler[4]는 Mandhane의 결과 

를 포함하여 물성치의 영향과 관 직경의 영향을 고려한 좀 더 

일반화된 유동양식 선도를 이론적인 해석을 근거로 하여 제시 

하였다.

Figures 3-4는 내경 10.07 mm와 5.80 mm의 관내를 흐르 

는 규제냉매 R-은2와 대체냉매 R-290과 R-600a에 대한 실험결 

과를 Taiteb Dukler 선도에 도시한 것이다. Taitel- Dukler 
선도의 X, Y-좌표축은 식 (1)〜(6)로 계산되는 무차원수를 이 

용하여 유동양식의 천이영역을 나타내었다.

G-x
V

P、，
(1)

0(1—X)

한 것으로 실험변수는 냉매, 질량유속. 교경, 포화온도. 전열 

량 등이고, Table 으는 본 실험의 불확실도를 나타낸 것이다.

3. 결과 및 검토

3.1. 유동양식

응축관 내를 흐르는 거액 이상류는 기액의 유량비, 유동방 

향, 유로의 형상 및 크기, 유속 등의 많은 인자에 의하여 여러 

가지 유동형태를 나타낸 것이다. 이러한 유동양식에 따라서 유 

동기구 및 전열과정의 특성(열전달 및 압력강하 특성)이 달라 

질 수 있으므로 주어진 유동조건에서 유동양식을 예측해 둘 

필요가 있다. 완전히 발달된 이상류의 유체요소에 작용하는 힘 

은 압력차, 점성력, 중력, 기액 계면의 표면장력이 있으며，이 

들의 힘에 의하여 유동양식이 결정되어진다. 유동양식을 관찰 

하고자 할 때에는 명확한 구분이 어렵기 때문에 일반적으로 

유동양식 선도를 이용하여 추정하는 경우가 많다.

본 연구에서는 먼저 유동양식을 직접 관찰하고, 이를 뒷받 

침해 줄 수 있는 유동양식 선도를 사용하여 응축관 내에서의 

유동형태가 어떻게 변하는지를 알아보고자 하였다. 수평유동 

에서 사용되고 있는 Baker[l] 선도는 가로축은 액체의 질량유 

속을 세로축은 기체의 질량유속을 각각 나타내되, 표준상태(1 
기압, 293.15K)의 공기-물 이외에 혼합유체에도 적용할 수 있 

도록 수정계수 X, 山를 도입하였다. 액체의 질량유속이 클 경 

우에는 기포류가 나타나고 액체의 유량이 약간 작은 상태에서 

기체의 유속이 크면 환상류, 기체의 유속이 아주 커지면 액적 

류가 되며, 액체와 기체의 질량유속이 동시에 작을 경우에는 

성층류가 되는 경향이 일반적이다. Mandhane[2]는 1178개의 

공기-물 혼합유동의 실험 데이터를 포함하여 5935 개의 실험 

데이터로서 기상의 겉보기속도를 가로축, 액상의 겉보기속도를 

세로축으로 사용하여 비교분석하였다. Hewitt[3]은 Mandhane 
선도를 포함하여 여러 수평유동양식 선도를 서로 비교할 결과 

대체로 일치하는 것을 알 수 있으며, Baker 선도에서 표시한 

수정계수 X, 甲의 효과는 그다지 중요하지 않음을 관찰하였다. 

아울러 Mandhane 선도는 주로 비교적 낮은 압력에서 실험한

日=心

T =

(2)

mr

K = F2
dJi

1/2

뾔. p
(/)厂-色)<080丄

X

(5)

(6)

Figure 3. The two-phase flow map proposed by 
Taitel-Dukler. Values for K, X, T, and F 
are calculated by Eqs. (5), (3), (6), and 
(4), respectively.
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Figure 4. Condensation pressure drop (AP//\L) vs. 
quality (x).

니라 열전달계수를 예측하는 지표가 될 수 있다. 응죽관 내 

기액이상류에 있어서 소구간 A之에서의 전압력강하 ziPT는 

다음과 같이 나타낼 수 있다.

ZlPT=zlPM + ZlPF+ZlPg (7)

여기서, 乃PM은 운동량변화에 의한 압력강하, 匕PF는 마 

찰력에 의한 압력강하, Z\PK는 중력에 의한 압력강하이다. 

수평관내 강제대류에서는 중력에 의한 영향 匕1\를 무시할O
수 있으므로

= zAP시 + zlPp (8)

이고, 운동량변화에 의한 압력강하 Z1PM은 기상과 액상의 

속도성분이 일정하다는 가정 하에서 운동량의 식을 이용하면 

식 (9)와 같이 정리된다.

여기서 e는 수평을 중심으로 하였을 때 관의 기울기, jv 
는 기상의 겉보기속도, 己은 액상의 겉보기속도, 도는 증기건 

도를 나타낸다. 위의 식들에서 X, F, K. 丁는 Taitel와 

Dukler가 정의한 무차원수로서 오는 Martinelli parameter라 

고 부른다. Figures 3-4에서 는 성층류 및 파형류를 다

른 유동양식에서 분리해 내는 경계로서 가로축은 식(3)의 X, 
세로축은 식(4)의 F를, 는 경계선의 바깥부분 유

동영역에서 환상류를 기포류와 간헐류로부터 분리하는 경계 

선으로 X=1.6인 수직선이며, ©-©는 기포류와 간헐유동간 

의 경계선을 표시하는 것으로 가로축은 식(3)의 X, 세로축은 

식(6)의 丁를, 는 성층류와 파형류의 경계를 표시하는 

선으로 가로축은 식(3)의 X, 세로축은 식(5)의 K를 좌표축 

으로 사용한다.

Figure 3에서 보듯이 냉매 R-22, R-290, R-600a의 유동양 

식은 모두 냉매의 건도가 감소할수록, 그리고 질량유속이 감 

소할수록 환상류 영역에서 파상류 영역으로 빠르게 천이되고 

있는 것으로 나타났으며, 실제 가시화부로 통하여 이러한 것 

을 관찰할 수 있었다. 유동양식은 대부분의 구간에서 환상류 

로 예측되며 관경이 축소됨에 따라 방향 전체에 걸쳐서 환상 

류가 지배적으로 나타남을 관측할 수 있었으며, 이러한 사실 

은 기존 연구결과와 잘 일치하는 것을 알 수 있었다. R-으은, 

R-은90. R-600a 모두 관경이 10.07 mm에서 5.80 mm로 축 

소됨에 따라 환상류 영역은 커지고, 파형류 영역은 작아지는 

것을 관찰할 수 있었다.

3.2. 압력강하

냉동 • 공조장치, 소형 냉장고 등을 위한 열교환기를 설계 

하기 위해서는 열전달계수뿐만 아니라 압력강하에 관한 데이 

터 가 필요하다. 관내 이 상류(two-phase flow)의 마찰압력 강하 

특성 규명은 열교환기 설계를 위한 압력강하의 예측뿐만 아

乃 Pm=-G
X2 | (1—x)2 

ct-pv (1—x)7)! (9)

여기서 G는 냉매질량유속, %는 건도, a는 보이드율이다. 

건도 x와 보이드율 a의 관계에 대해서는 지금까지 많은 연구 

가 알려져 있다.

Figure 4는 내경 10.07 mm와 5.80 mm 관내에서 냉매 건 

도에 따른 단위 길이당의 압력강하 변화를 나타낸 것이다. 

Figure 4에서 모든 냉매의 압력강하는 증기 건도가 감소할수 

록 감소함을 알 수 있었다. 또 R-의2, R-290, R-600a의 압력 

강하 차이는 고건도 영역에서 더욱더 증가함을 알 수 있다. 

이는 응축됨에 따라서 기상이 액상으로 변화하면서 기액 계 

면의 전단력의 감소로 인하여 마찰압력 강하량이 감소하였기 

때문이라고 할 수 있다. Figure 4에서 동일한 관경과 질량유
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Figure 5. Condensation pressure drop (AP/AL) vs mass 
flux (Gcr).
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속에서 3가지 냉매의 압력강하는 R-600a> R-290>R-22 순 

서로 나타났다. 이는 Table 3에서 알 수 있는 것처럼, R-22의 

증기밀도가 가장 높고 R-600a의 증기밀도가 가장 낮기 때문 

이다. 즉, 냉매의 증기밀도가 높을수록 압력강하는 감소하게 

된다.

Figure 5는 내경 10.07 mm와 5.80 mm 관 내에서 질량유 

속 변화에 따라 3가지 냉매의 단위 길이당의 압력강하를 나 

타낸 것이다. Figure 5에서 R-2이, R-290, R-600a의 압력강 

하는 질량유속이 증가할수록 증가하고, R-22의 압력강하가 

탄화수소계 냉매인 R-290과 R-600a에 비해 낮은 것을 나타 

났다. 즉, R-600a의 압력강하는 R-22에 비해 약 131-165% 
정도 높고, R-290의 압력강하는 57~75% 정도 높은 것으로 

나타났다. 또 3가지 냉매의 단위길이당의 압력강하 차이는 질 

량유속이 감소할수록 감소하는 경향을、보였다. Figure 5에서 

관경이 10.07 mm에서 5.80 mm로.감소하면 3가지 냉매의 
압력 강하는 증가하는 경향을 보였다:’ 이는 관경이 작아질수록 

증기 속도가 증가하기 때문인 것을 판달된다. 내경 10.07 
mm와 5.80 mm 관에서 3가지 냉매의 압력강하를 비교한 결 

과, 내경 5.80 mm 관내 R-600a, R-290, R-22의 압력강하는 

내경 10.07 mm 관내의 압력강하에 비해 약 6~15%, 
9.8-12.5%, 으.1~4.6% 정도 높은 것으로 나타났다.

3.3. 평균열전달계수

Figures 6-7은 내경 10.07 mm와 5.80 mm 관에서 질량유 

속의 증가에 따른 R-22, R-290, R-600a의 평균열전달 계수 

의 변화를 나타낸 것으로 평균열전달 계수는 아래의 식(10)으 

로 계산하였다. Figures 6-7에 대한 실험은 시험구간의 냉매 

입구온도와 압력, 냉매 질량유속, 냉각수 입구온도를 동일한 

조건에서 하였다.

Figure 6에서 내경 10.07 mm관내 3가지 냉매의 평균열전 

달계수는 질량유속과 함께 증가하였고, R-600a>R-290> 
R-22 순서로 나타났다. 즉, R-290과 R-600a의 평균열전달계

Figure 6. Average heat transfer coefficient (K^g) vs. mass
flux (G<t) in the larger tube, di = 10.07 mm.

Table 3. Thermophysic진 properties of refrigerants used in 
this study at the saturation temperature of 40 °C 
[REFPROP(version 6.01)]

Property State
Types of Refrigerants

R-22 R-290 R-600a

Density Liquid 1129 467.3 554.7
(kg/m3) Vapor 66.19 30.21 9.442

%
Viscosity Liquid 139.4 82.49 138.5
(10’6Pa-s) Vapor 13.52 9.415 8.070

Thermal conductivity Liquid 0.07688 0.0858 0.1012
(mW/mK) Vapor 0.01302 0.02152 0.01818

Figure 7. Average heat transfer coefficient (K소vg) vs. mass 
flux (Gw) in the smaller tube, di = 5.8 mm.

수가 R-22에 비해 약 49.3%와 70.0% 정도 높게 나타났다. 

이처럼 탄화수소계 냉매의 평균열전달 계수가 프레온계 냉매 

인 R-22보다 높게 나타난 이유는 다음과 같이 요약할 수 있 

다. Table 3에서 알 수 있듯이, R-600a와 R-290의 액상 열전 

도도가 R-22에 비해 높기 때문이다. Figure 7에서 내경 5.80 
mm 관에서 3가지 냉매의 압력강하는 내경 10.07 mm에서와 

동일한 경향을 보였다. 즉, R-290과 R-600a의 평균열전달 계 

수가 R-2이에 비해 약 70.9%와 74.1% 정도 높게 나타났다. 

이러한 경향은 본 논문과 유사한 실험조건에서 실험한 Lee 
et al.[5]의 연구결과와 유사하게 나타났다.

위의 그림에서 알 수 있듯이 3가지 냉매의 평균열전달 계 

수는 저질량유속에는 관경의 영향이 적은 것으로 나타났으나, 

질량유속이 증가할수록 관경이 적어짐에 따라 증가하는 것으 

로 나타났다. 저질량유속에는 유사연구로부터 관경의 영향이 

적은 것으로 나타났으나[6], 고질량유속인 경우에는 전술한 

유동양식, 유효전열면적 등과 밀접한 관계가 있다. 즉 질량유 

속이 증가할수록 관 전체에 걸쳐 환상류 영역이 지배적으로 

나타나고, 유효전열면적이 증가하기 때문인 것으로 판단된다.
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Table 4. Average deviation of experimental- and correlated 
heat transfer coefficients, 

으 그베 xio°

Authors Refrigerant
Average deviation, (Jwg, (%) 

(di=10.07 mm) (di=5.8 mm)

Shah

R-22

R-290

R-600a

73 24.5

31.4 14.1

54.6 27.4

Traviss et al.

R-22

R-290

R-600a

10.3 -30.3

6.2 20.3

10.0 20.0

Cavallini- 
Zecchin

R-22

R-290

R-600a

14.3 25.6

7.4 16.7

13.0 20.1

Haraguchi et 
al.

R-22

R-290

R-600a

2.5 29.9

10.0 7.9

9.8 4.0

Dobson et al.

R-22

R-290

R-600a

24 10.3

17.0 21.1

10.0 4.5

Figure 7에서 세로축의 평균열전달 계수는 각 소시험부에 

서 구한 국소열전달 계수를 모두 합한 후에 소시험구간의 개 

수만큼 나눈 값으로 식(10)과 같다.

hm=(Xhloc)/n (니))

여기서 hioc은 소구간의 국소열전달 계수이며, n은 소시험 

구간의 개수를 나타낸 것이다. 냉매가 소시험구간 내에서 응 

축할 때의 국소 열전달계수 hloc은 식(3)로 계산하였다.

hioc =
<+〕on,sub

(Tsat— Tw) (11)

응축 소구간 입 - 줄구에서 계산한 열유속(단위면적당 전열 

량) qSub.con과 전열량 Qsubwn은 식 (12), (13)으로 계산하였다.

_ Qsubcon 
^Uhc°n 그 7T • (노/. Z1Z (12)

• C,Qsub oon — 제re * ('in LmJ — 시w * 으pc ’ C『cw, out ^cw, in)

(13)

여기서 iin, iout은 각각 응축소구간 입 • 출구에서의 엔탈피, 

Mcw는 냉각수량, cpc는 냉각수 비열, Tcw.in와 丁…ut은 각각 

냉각수의 입 - 출구온도, Az는 시험구간 내 소구간 길이이다.

he,exp (kW/m2K)

Figwe 8. C=parison of expaimmtal heat transfer coefficiaits 
with the heat transfer coefficients obtained by 
Haraguchi’s coirelaticm.

3.4. 종래의 열전달 상관관계식과의 비교

Haraguchi et al.[기과 Shah[8]는 다양한 냉매를 사용하여 실 

험한 결과로부터 새로운 상관관계식을 제안하였고, Cavallini- 
Zecchin[9]은 다양한 냉매를 사용한 실험으로부터 간단한 반 

실험적(semi-empirical) 상관관계식을 제안하였다. 또 Traviss 
et al.[l이과 Dobson et al.[11]도 유동양식에 대한 실험 결과 

로부터 새로운 상관관계식을 제안하였다. 따라서 이들 식과 

본 실험데이터를 비교 및 검토함으로써 본 실험의 타당성을 

객관적으로 검증해 볼 수 있을 것으로 생각된다.

Table 4는 본 연구로부터 획득한 실험데이터와 종래의 열 

전달 상관관계식을 비교• 분석한 결과를 나타낸 것이다. 

Table 4에서 알 수 있듯이, 본 연구로부터 획득한 실험데이 

터와 종래의 열전달 상관관계식을 비교 • 분석한 결과 Shah 
와 가장 큰 차이를 보였다. 반면에 Cavallini-Zecchin의 상관 

관계식은 내경 10.07 mm의 관경에 대해서는 좋은 일치를 보 

였고, Dobson 등의 상관관계식은 내경 5.80 mm의 관경에 

대해서 좋은 일치를 보였다. 전반적으로 내경 10.07 mm와 

5.80 mm의 관경 모두에 대해서는 Haraguchi 등의 상관관계 

식이 가장 좋은 일치를 보였다. Figure 8은 본 연구로부터 획 

득한 실험데이터와 가장 좋은 일치를 보이는 Haraguchi 등 

의 상관관계식을 비교한 결과를 나타낸 것이다.

4•결론

R-22, R-290, R-600a를 작동유체로 하여 내경 10.07 mm 
와 5.80 mm인 이중관식 응축기내 열전달, 유동양식, 압력강 

하 등에 관한 실험결과 다음과 같은 결론을 얻었다.

1) 냉매 R-22, R-290, R-600a의 유동양식은 10.07 mm 관 

보다 5.80 mm 관에서 환상류에서 파상류로의 천이가 늦
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게 일어나는 것을 알 수 있었다. 그리고 대부분의 응축이 

환상류 영역에서 이루어짐을 알 수 있었다.

2) 내경 10.07 mm와 5.80 mm 관 내에서 모든 냉매의 압력 

강하는 증기 건도가 감소할수록 감소함을 알 수 있었다. 

또 R-22, R-290, R-600a의 압력강하 차이는 고건도 영역 

에서 더욱더 증가함을 알 수 있다. 동일한 관경과 질량유 

속에서 3가지 냉매의 압력강하는 R-600a> R-290> R-22 
순서로 나타났다.

3) 내경 10.07 mm관에서 3가지 냉매의 압력강하는 질량유속 

과 함께 증가함을 알 수 있었고, R-600a> R-290>R-22 
순서로 나타났다. 즉, R-290과 R-600a의 평균열전달 계수 

가 R-22에 비해 약 49.3%와 70.0% 정도 높게 나타났다. 

내경 5.80 mm 관에서 3가지 냉매의 압력강하는 내경 10.07 
mm에서와 동일한 경향을 보였다. 즉, R-290과 R-600a의 

평균열전달 계수가 R-22에 비해 약 70.9%와 74.1% 정도 

높게 나타났다.

4) 본 연구로부터 획득한 실험데이터와 종래의 열전달 상관관 

계식을 비교 - 분석한 결과 Shah와 가장 큰 차이를 보였다. 

반면에 Cavallini-Zecchin의 상관관계식은 내경 10.07 mm 
의 관경에 대해서는 좋은 일치를 보였고, Dobson 등의 상 

관관계식은 내경 5.80 mm의 관경에 대해서 좋은 일치를 

보였다. 전반적으로 내경 10.07 mm와 5.80 mm의 관경 

모두에 대해서는 Haraguchi 등의 상관관계식이 가장 좋 

은 일치를 보였다.
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