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- 기호설명 -  
 

A : 전열면적 (m2) 

Bo :  Boiling number 

C : 비열 (J/kgK) 

D : 튜브 직경 (mm) 

DF : 무차원 핀피치 (Fp/D) 

dz

dp
 : 압력강하 (Pa/m) 

f  : 마찰계수 

F : 핀  

Fc : 수정계수 

Fp : 핀 피치 

Fr :  Froude number 

G : 질량유속 (kg/m2s) 

h : 열전달계수 (W/m2K), 엔탈피 (kJ/kg) 

j :  Colburn j-factor 

k : 열전도계수 (W/mK) 

l : 열교환기 폭 방향 튜브길이 (mm)  

m&  : 질량유량 (kg/s) 

N : 열수 

Nu :  Nusselt number 

Pr :  Prandtl number 

Q : 열전달량 (W) 

Key Words : Heat Transfer(열전달), Spirally-Coiled Circular Fin-Tube(나선형 원형핀-튜브), Evaporator(증발기), 

Tube-by-Tube(관순법) 

초록: 본 연구의 목적은 나선형 원형핀-튜브 증발기의 열전달 성능에 관하여 해석적으로 연구하는 

것이다. 이를 위하여 두 가지 냉매인 R134a 와 R600a 에 대하여 냉매의 질량유량, 공기온도, 공기풍량 및 

튜브직경 변화에 대하여 나선형 원형핀-튜브 증발기의 열전달 성능변화를 고찰하였다. 본 연구에서 

개발된 증발기 성능해석 프로그램은 실험결과와 평균 8.3% 오차 범위 안에서 잘 예측되었다. 

결과적으로, 동일한 냉매유량 범위에서 R600a 를 사용하는 경우가 R134a 를 사용하는 경우보다 더 

우수한 열전달율을 나타내었다. 열전달량은 풍량 및 공기온도가 증가할수록 증가하였으나 열전달량은 

튜브두께가 증가할수록 감소하였다. 

Abstract: The objective of this study is to predict the heat-transfer performance of a spirally coiled circular fin-tube 

evaporator in which either R134a or R600a was used; this heat-transfer performance was predicted by varying the mass 

flow rate, inlet air temperature, air flow rate, and tube thickness. Mean deviation for the analytical model from the 

measured data was ±8.3%. Simulation results revealed that at a given mass flow rate, the heat-transfer rate of the 

evaporator using R600a was higher than that usingR134a because the enthalpy of the former is higher than that of the 

latter at the given conditions. The heat-transfer rate of both refrigerants increased with an increase in the air flow rate 

and inlet air temperature but decreased with an increase in the tube thickness. 
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q  : 단위면적당 열전달량 (W/m2) 

r : 튜브 반지름 (mm) 

Re :  Reynolds number 

T : 온도 (oC) 

UA : 총괄 열전달계수와 표면적의 곱 

ν  : 비체적 (m3/kg) 

We :  Weber number 

x  : 건도 

 

그리스문자 

foφ  : 액상에서 마찰손실 배수 

∆T : 온도차 (oC) 

η : 효율 

µ : 점성 (kg/ms) 

 

하첨자 

a : 공기 

an : 환상류 

f : 핀, 액체 

fo : 액체 

g : 기체 

h : 수력 (hydraulic), 높이 (height) 

i : 입구 

lm : 대수평균 온도차 

m : 평균 

o : 출구, 튜브 외부 

p : 피치, 비등 (pool), 압력, 피치 

r : 냉매 

1. 서 론 

일반적으로 국내외 냉장고에 가장 많이 사용되고 

있는 증발기는 일체형 평판 핀-튜브 열교환기이다. 

평판 핀은 웨이비, 슬릿 그리고 루버 핀 열교환기

보다 공기측 열전달계수가 낮은 단점이 있지만 우

수한 착상성능 및 제상시 제상수 처리의 용이성(1)

으로 인하여 오랜 기간 동안 꾸준히 사용되고 있다. 

그러나 근래에 들어 친환경, 고효율 제품에 대한 

국제적인 관심이 증가함에 따라 냉장고를 포함한 

냉동시스템 산업에서도 에너지 효율이 중요한 관심

과제로 대두되고 있다. 냉장고의 효율을 높이는 방

법으로는 Lee 등(2)의 연구에서도 언급되었듯이 냉

동사이클의 구성부품의 효율을 개선하는 방법, 냉

동사이클의 최적화를 통한 에너지 효율을 향상시키

는 방법, 그리고 단열성능을 향상시키는 방법 등이 

있다. 본 연구에서는 냉장고의 핵심 구성 요소 중 

하나인 증발기 부품의 열전달 성능 해석 프로세스 

정립 및 고효율 핀 형상을 적용하여 열전달 성능을 

해석적으로 평가하고자 한다.  

Lee 등(3)의 연구에서는 냉장고용 증발기로 사용

가능한 나선형 원형 핀-튜브 열교환기에 대하여 

핀 피치 및 열수에 대하여 공기측 열전달 성능을 

고찰하였고, 5.0 mm이상의 핀 피치에 대하여 적용 

가능한 상관식을 제시하였다. Yun 등(4)은 나선형 

핀-튜브 열교환기의 열전달 특성을 실험적으로 규

명하였으며, 냉장고용 응축기로 사용가능성에 대

하여 연구하였다. 나선형 원형 핀-튜브 열교환기

에 대한 연구는 위에서 언급된 것처럼 일부 연구

자들에 의하여 실험적으로 연구되었고, 비교적 적

용이 간단한 응축기용으로 연구가 진행되었기 때

문에 그 한계가 있다고 할 수 있다. 또한, 착상 조

건에서 평판 핀-튜브 증발기에 대한 열전달 성능(1) 

및 무착상 조건에서 환형 핀-튜브 열교환기의 핀 

피치에 따른 열전달 성능(5)에 관한 해석적 연구는 

기존에 이루어졌지만 나선형 원형 핀을 적용한 증

발기의 열전달 특성에 관한 해석적 연구는 현재까

지 거의 이루어지지 않았다.  

따라서 본 연구에서는 무착상 조건에서 나선형 

원형 핀-튜브 증발기의 열전달 성능을 예측할 수 

있는 시뮬레이션 프로그램을 개발하고, 냉장고용 

증발기 설계에 응용될 수 있는 기초적인 열전달 

성능 자료를 제공하고자 한다. 

 

 
(a) Tube-by-tube method in a control volume 

 
(b) Tube-by-tube method in P-h diagram 

 

Fig. 1 Schematic of the tube-by-tube method 
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Fig. 2 Flow chart of the main program 

 

2. 시뮬레이션 모델링 

2.1모델링 

Fig. 1 은 본 연구에서 사용한 열교환기 및 관순

법에 대한 개략도이다. 일반적으로 핀-튜브 열교

환기 모델링 방법에는 관순법과 유한차분법 등이 

있는데 본 연구에서는 Chi 와 Domanski 가 제시한 

관순법을 이용하여 열교환기를 모델링을 진행하였

다.(6,7) 관순법은 모델링 대상인 열교환기 각 열을 

등 간격으로 나누어 검사체적으로 설정하고 각 검

사체적마다 에너지 보존법칙과 열전달 법칙에 근

거하여 독립적으로 해석하고, 각 검사체적으로의 

출구조건은 다음 검사체적의 입구조건으로 사용하

여 냉매가 흐르는 순서에 따라 분석을 순차적으로 

진행하는 방식이다.   

Fig. 2 는 본 연구에서 사용한 시뮬레이션 순서도를 

보여주고 있다. Fig. 1(a)에서 보는 것처럼 

)( ioaaa TTCmQ −⋅⋅= &                (1) 

 

         ( )iorr hhmQ −⋅= &                  (2) 

 

lmc TUAFQ ∆=                  (3) 

 

각 검사체적으로 통과하는 공기와 냉매에 대하

여 식 (1)에서 (3)의 세가지 에너지 방정식을 이

용하여 Fig. 2 의 순서도처럼 반복 계산을 이용하

여 검사체적을 통과하는 공기와 냉매의 상태량

을 결정하였다. 이러한 과정을 반복하여 증발기

의 전체 열전달량을 계산하였다. 반복 계산시 증

발기에 들어가는 냉매 입구의 초기 상태는 이상

영역 (0.2~0.35)으로 가정하였다. 식 (3)에서 수정 

계수 (Fc)는 근사적으로 1 이다.(8) 대수평균 온도

차 ( mT∆ )는 식 (4)와 같이 정의되며, 두 개의 유

체 중 한 유체의 입구 및 출구 온도가 같을 경

우에 적용 가능하다. 

 












−

−

−
=

refoa

refia

oaia
m

TT

TT

TT
T

_

_

__

ln

∆                 (4) 

 

반면에 두 유체 모두 입구 및 출구의 온도가 다

를 경우 식 (5)가 적용 가능하다. 본 연구에서는 

이상영역에는 식 (4)를 이용하였고, 단상영역에서

는 식 (5)를 이용하여 계산하였다. 

 












−

−

−−−
=

iroa

oria

iroaoria
m

TT

TT

TTTT
T

__

__

____

ln

)()(
∆           (5) 

 

전열면적을 고려한 총합 열전달계수 (UA )는 식 

(6)으로 계산하였다. 
 

)(

1

2

ln
11

ffoo

i

o

ii AAhkl

r

r

AhUA ηπ +
++=            (6) 

 

나선형 원형 핀 효율 ( fη ) 계산시 이에 대한 계

산식이 없을 뿐만 아니라, 핀 피치 구간 내 핀의 

길이방향 온도편차가 크지 않기 때문에 Yun 등(4)

의 가정을 이용하여 Lee 등(3)의 효율 계산 방법을 

이용하였다.  

 

2.2 냉매측 상관식 

냉장고의 냉동사이클에서는 보통 R600a 와 R134a 
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두 가지의 냉매가 사용되고 있다. 증발기의 입구로 

냉매가 흘러 들어갈 때는 이상유동의 형태로 들어가

지만 출구에서는 단상 (기체)유동이 된다. 이에 따라 

프로그램에서는 각 구간마다 냉매의 유동형태를 파악

하고 유동에 따라서 각각의 상관식을 적용하여 계산

한다. 

 

2.2.1 열전달 상관식 

 

■ 단상유동 

냉매가 단상유동으로 흐를 때는 Dittus-Boelter(8)

식을(식 (7)-(8)) 이용하여 계산한다. 실제 증발기

에서 냉매가 단상유동을 보이는 영역은 과열증기

영역이다. 
 

i

f
D

k
h ⋅⋅= 4.0PrRe023.0

8.0

                (7) 

µ
iGD

=Re                        (8) 

 

 

■ 이상유동 

냉매의 이상유동 영역에서의 열전달계수를 구하

기 위하여 중첩모델인 Gunger and Winterton(9) 식을 

이용하였다. 그들이 제시한 중첩모델 방식이란 이

상유동의 냉매를 건도가 0.85 이하인 환상류와 

0.85 이상인 분무류도 나누어 해석을 진행하는 것

이다.  

환상류의 경우, 이상상태의 비등 열전달계수 

anh , 단상 대류열전달계수(convective single-phase 

heat transfer coefficient) fh , 풀비등 열전달계수 

(pool boiling heat transfer coefficient) ph  각각의 가

중치를 곱한 합의 형태로 나타냈다. 

 

  pfan hShEh ⋅+⋅=                (9) 

 

  

67.05.055.0
10

12.0 Pr)log(Pr55 qMhp ⋅⋅−⋅= −−

   
(10) 

  
86.016.1 37.1240001 −⋅+⋅+= xBoE         (11) 

 

 
117.126 )Re1015.11( −− ⋅⋅×+= ES         (12) 

 

수평관에서 Fr (Froude 수) ≤ 0.05 인 경우, E와 

S 는 식 (13)와 (14)을 각각 곱해서 계산하였다. 

 
)21.0(

2
FrFrE ⋅−=                  (13) 

 
5.0

2 FrS =                     (14) 

분무류의 경우, 열전달계수 mh 은 식 (15)을 이용

하여 계산하였다.  

 

fanm hxhxh )85.0()0.1( −+−=
   

     (15) 

 

 

2.2.2압력강하 상관식 

 

 ■ 단상유동 

 단상유동에서 관내측 압력손실은 관내유체의 속

도수두에 손실계수 (마찰계수)를 곱하여 식 (16)으

로부터 계산하였다. 여기서 단상영역에서의 마찰

계수인 f 는 Blasius 방정식에 의하여 식 (17)과 같

이 계산한다. 
 

iD

vG
f

dz

dp

2

2

=−                   (16) 

25.0

079.0

−














=

f

iGD
f

µ
           (17) 

 

■ 이상유동 

이상유동에서의 압력강하는 마찰에 의한 압력강

하 외에도 중력에 의한 압력강하와 운동량변화에 

의한 압력강하가 존재한다. 일반적으로 증발기 시

뮬레이션에서 중력에 의한 압력강하는 무시될 수 

있으므로 본 연구에서는 마찰에 의한 압력강하와 

운동량변화에 의한 압력강하를 고려하여 식 (18)

과 같이 냉매의 압력강하를 계산하였다.  
 















−

−
++








−=−

αα 1

)1( 22
2 fg vxvx

dz

d
GF

dz

dp

dz

dp

    

(18) 

 

마찰에 의한 압력강하는 식 (19)와 같이 계산하

였다. 이 식은 모든 냉매가 단상영역으로 흐를 경

우의 마찰압력강하를 계산하고 보정계수를 곱하여 

이상영역에서의 압력강하를 계산한다.  
 

2
2

2 2
fo

ffo

fo

fo D

vGf
F

dz

dP
F

dz

dP
φφ











=








−=








−

   

(19) 

  

여기서 보정계수( fφ )는 Friedel 이 제시한 실험 

상관식을 이용하여 식 (20)와 같이 계산하였다.(10) 

Table 1 에서 제시한 Whalley 의 추천결과에 따라 

냉매측 측 상관식은 (µf/µg)의 값이 1000 보다 작기 

때문에 Friedel 상관식을 적용하였다.(11) 

 

035.0045.0
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1

2 24.3

WeFr

AA
Afo

⋅
+=φ             (20) 



무착상 조건에서 나선형 원형핀-튜브 증발기의 열전달 성능에 관한 해석적 연구 

   

 

109 

2.3공기측 상관식 

공기측 상관식은 본 연구에서 사용한 나선형 원

형 핀-튜브 열교환기와 동일한 형상에 대하여 개

발된 Lee 등(3)이 제시한 j-factor 형태의 상관식을 

이용하였다(식 (21)). 또한, 식 (22)로부터 공기측 

열전달계수를 계산하였다. 

 

1684.05183.0Re1184.1 −− ⋅⋅⋅= N
D

F
j

h

         (21) 

3/2Pr−⋅⋅⋅= po CGjh            (22) 

 

 

 

Table 1 Whalley’s recommendation 

Range of 

µf/µg 

Range of G 

(kg/m2s) 
Recommended correlation 

< 1000 - Friedel correlation (1979) 

 
> 100 Chisholm correlation (1973) 

> 1000 < 100 
Lockhart  and Martinelli 

(1949) 

 

 

Table 2 Specifications of an evaporator 

Parameters Specifications 

Tube alignment Inline 

Columns/rows 2/15 

Fin pitch 

 

 

1st row 30.0 

2~3rd rows 20.0 

4~12th rows 7.5 

13~14th rows 5.0 

15th row 10.0 

Fin diameter (mm) 24.5 

Tube pitch (mm) 30.5 

Tube inner/outer diameter (mm) 7.0/8.0 

3. 결과 및 고찰 

현재 국내에 판매되고 있는 가정용 냉장고에 사

용되는 증발기와 동일한 형상조건을 반영하기 위

하여 2 단 15 열의 단 및 열수를 가지면서 5.0 mm 

에서 30.0 mm의 핀 피치를 가지도록 나선형 원형 

핀-튜브 열교환기를 설계하였다. 설계된 증발기에 

대하여 성능해석 프로그램을 사용하여 냉매종류, 

공기온도 및 풍량, 그리고 냉매의 질량유량을 변

화시키면서 열전달 성능을 계산하였다. Table 2 는 

본 연구에서 사용한 열교환기 형상조건을 나타내

고 있다. Table 3 에 제시한 열교환기는 700 리터 

급 냉장고에 적용되고 있는 증발기과 동일한 용량

으로 설계한 사양이다. Table 3 은 본 연구에서 수

행 한 시뮬레이션 조건을 나타내고 있으며 냉매인  

 

Table 3 Simulation conditions 

 
Parameters Specifications 

Refrigerant 

-side 

Inlet temperature (oC) -27 

Inlet pressure (kPa) 
97.2 (R134a)/ 

53.4 (R600a) 

Inlet quality 0.2 ~ 0.35 

Air-side 

Inlet temperature (oC) 3 

Flow rate (m3/min) 0.5 
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Fig. 3 Comparison of the existed data with the          

predictions of the simulation 
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R134a 와 R600a 의 질량유량 변화에 따라 입구 건

도는 0.2 에서 0.35 의 값을 나타냈다. 또한 증발기 

입구 온도는 일반적인 가정용 냉장고의 증발온도

인 -27 oC 로 설정하였다. 

 

3.1 시뮬레이션 검증 

본 연구에서 개발한 열교환기 성능해석 프로그램을 

Lee 등(3)의 실험결과와 비교 및 검증을 수행하였다. Lee 

등(3)의 실험조건과 동일하게 시뮬레이션 조건을 

설정하기 위하여 관내측은 실제 냉매 대신 실험에서 

사용한 에틸렌글리콜-물 혼합액(50:50%)을 사용하였다. 

에틸렌글리콜-물 혼합액의 물성치는 ASHRAE 

Handbook(12)을 참조하였다. Fig. 3 은 본 연구에서 얻은 

시뮬레이션 결과와 실험결과를 비교한 것이다. 

시뮬레이션에서 얻은 결과는 실험결과와 ±10% 

오차범위 안에 90% 이상의 데이터들이 존재하였고, 

평균 8.3%의 오차범위를 가지는 것으로 나타났다. 

 

3.2냉매종류 변화에 따른 영향 

Fig. 4 는 R600a와 R134a의 질량유량 변화에 따

른 열전달량의 차이를 나타내는 그래프이다.  동

일한 유량조건에서 R600a 냉매가 R134a 냉매 보다 

우수한 열전달량을 나타내는 것을 알 수 있다. 이

는 주어진 시뮬레이션 조건에서 R600a 의 상변화 

잠열이(247.4 kJ/kg) R134a 의 값(141.48 kJ/kg)보다 

70% 더 크기 때문이다. 따라서 동일한 냉동시스

템에서 R134a 가 R600a 와 동등한 성능을 내기 위

해서는 R134a 의 질량유량을 더 크게 설계해야 됨

을 알 수 있다.  만약 210 W 의 증발용량을 필요

로 하는 냉동시스템을 설계해야 하는 경우, R134a

는 5.1 kg/h 의 질량유량을 가지도록 설계해야 하고 

R600a는 2.95 kg/h 의 질량유량을 가지도록 설계해

야 한다. 즉, R134a 는 R600a 보다 57.8% 정도 높

은 질량유량을 가지도록 냉동시스템을 설계해야 

동등한 성능을 나타낼 수 있다. 또한, 각 냉매에서 

증발기 출구 건도를 단상(x=1)으로 하기 위한 냉

매의 질량유량은 R134a 의 경우에는 6.2 kg/h 이하

이고, R600a의 경우는 3.1 kg/h 이하로 나타났다.  

 

3.3 공기온도 변화에 따른 영향 

Fig. 5 는 R600a와 R134a의 공기온도 변화에 따

른 열전달량의 차이를 나타내는 그래프이다. 풍량 

0.5 m3/min 에서 R600a 와 R134a 의 입구 공기온도 

변화에 따른 열전달량의 변화를 나타내었다. 입구 

공기온도가 증가할수록 공기와 냉매 사이의 열교

환 온도차가 증가하여 두 냉매에서 모두 열전달량

이 증가함을 알 수 있다. R600a 와 R134a 에서 공 
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Fig. 4 Effect of refrigerant mass flow rate on the heat 

transfer rate 
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Fig. 5 Effect of inlet air temperature on the heat 

transfer rate 
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Fig. 6 Effect of air flow rate on the heat transfer rate 
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Fig. 7 Effect of tube thickness on the heat transfer rate 
 

기온도가 1 oC 에서 9 oC 로 증가함에 따라 전체 

열전달량은 각각 11.0% 와 10.4% 증가하였다.  

 

3.4 풍량 변화에 따른 영향 

Fig. 6 은 R600a 와 R134a 의 풍량 변화에 따른 

열전달량의 차이를 나타내는 그래프이다. 공기온

도 3oC 에서 R600a 와 R134a 의 풍량 변화에 따른 

열전달량의 변화를 나타내었다. 풍량이 증가할수

록 공기측 열전달계수가 증가하여 전체 열전달량

이 증가하는 것을 알 수 있다. R600a 와 R134a 에

서 풍량이 0.3 m3/min 에서 0.7 m3/min 로 증가함에 

따라 열전달량은 각각 36.2% 와 39.6% 증가하였

다. Fig. 5 와 Fig. 6 의 시뮬레이션 결과에서도 알 

수 있듯이 풍량 변화가 공기온도보다 상대적으로 

증발기의 열전달량 변화에 미치는 영향이 더 크다.   

 

3.5튜브두께 변화에 따른 영향 

  Fig. 7 은 R600a와 R134a의 튜브두께 변화에 따

른  열전달량의  차이를  나타내는  그래프이다 . 

튜브외경을 8.0 mm 로 고정하고 튜브두께를 0.3 

mm 에서 0.7 mm 로 변화시켜 가면서 해석을 진행

하였다. 즉, 튜브내경이 7.4 mm에서 6.6 mm로 감

소하는 효과를 나타낸다. 튜브두께가 증가할수록 

열전도 측면에서 열저항이 증가하는 효과를 가지

므로 전체 열전달량이 감소하는 것을 알 수 있다. 

R600a와 R134a 에서 튜브두께가 0.3 mm 에서 0.7 

mm 로 증가함에 따라 열전달량은 각각 0.9% 와 

1.4% 감소하였으나 튜브두께 변화는 다른 조건들

에 비하여 열전달량 변화에 미치는 변화는 상대적

으로 매우 작은 것으로 판단된다. 또한, 나선형 원

형핀-튜브 증발기의 핀과 튜브의 접합방식은 원형

핀 끝의 일부를 튜브와 면접촉하여 접촉저항을 줄

이면서 접합력을 유지하는 방식이다. 따라서 본 

연구에서는 핀 끝의 길이를 Lee(13)에서 제시한 2.7 

mm로 설계하였다. 

본 연구에서는 무착상 조건에서 5.0 mm 이상의 

비교적 큰 피치에서 나선형 원형핀-튜브 증발기의 

열전달 성능에 관한 해석을 진행하였기 때문에 공

기측 압력손실은 Lee(13) 및 Kim and Kim(14)의 연구

에서도 언급한 것처럼 상대적으로 작아 고려하지 

않았다. 

4. 결 론 

본 연구에서는 Lee 등(3)에 의하여 개발된 나선

형 핀-튜브 열교환기의 공기측 열전달 상관식을 

이용하여 냉장고용 증발기 성능해석 프로그램을 

개발하였다. 개발된 프로그램을 이용하여 냉매, 운

전조건 및 형상을 변화시키면서 증발기의 열전달 

성능 특성에 대하여 고찰하였다. 다음은 본 연구

를 통하여 얻은 결론이다. 

(1) 본 연구에서 개발된 증발기 성능해석 프로

그램은 Lee 등(3)의 실험 결과와 평균 8.3% 오차 

범위 안에서 잘 예측되었다.  

(2) R134a 가 R600a 와 동등한 성능을 내기 위해

서는 R134a 의 질량유량을 더 크게 설계해야 된다.  

(3) 열전달량은 풍량 및 공기온도가 증가할수록 

증가하였고, 풍량변화가 공기온도변화보다 열전달

량 변화에 미치는 영향이 더 크다. 또한, 열전달량

은 튜브두께가 감소할수록 증가하나 그 영향은 크

지 않았다.  
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