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직교류 공랭식 판형열교환기의 성능평가
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ABSTRACT: Performance of an air-cooled plate heat exchanger (PHE) was evaluated in 

this study. The PHE was manufactured in two types of single-wave and double-wave plates 

in parallel assembly. The heat exchanger aims to substitute open-loop cooling towers with 

closed-loop water circulation, which guarantees cleanliness and compactness. In this study, 

prototype single-wave and double-wave PHEs were designed and tested in a laboratory 

scale experiments. From the tests, the double-wave PHE shows approximately 50% enhanced 

heat transfer performance compared to the single-wave PHE. However, the double-wave 

PHE costs 30% additional pressure drop. For the commercialization, a wide channel design 

for air flow would be essential for performance and reliability.
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 : 프란틀수
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 : 총합열전달계수 (kW/m°C)
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그 리 스 문 자

 : 쐐기각 (rad)

 : 확장인자

하 첨 자

: 공기측
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1. 서 론

공기조화용 냉각장치는 다양한 산업 분야에서 

요구되고 있는데, 주로 기체-액체 혹은 기체-기

체 형태의 열교환기가 적용되는 사례가 많다. 특

히 대형 공조시스템에서는 고온배출을 위한 개방

형 냉각시스템인 냉각탑(cooling tower)의 설치가 

흔히 적용이 되고 있다. 이러한 개방형 냉각탑은 

그 적용이 쉽고 비교적 효율 좋아 설비업자들에

게 선호되어 온 것이 사실이다. 그러나 개방형 

시스템은 넓은 설치공간이 요구될 뿐만 아니라, 

냉각용수 자체가 대기에 노출되어 있어 냉각수가 

쉽게 오염되는 단점이 있다. 실제 냉각수 오염으

로 인하여 냉각수의 순환이 원활하지 못하고, 열

전달 성능이 감소하게 되어 매년 정기적인 세척

이 필요하며, 오염물질에 포함된 세균들로 인한 

위생상의 문제점 등이 야기되고 있다.

만일 공기냉각형 판형열교환기를 제작하고 이

를 이용하여 고온의 순환수를 냉각하고자 한다면 

기존의 개방형 냉각탑과 달리 순환수 냉각을 간

접적으로 수행할 수 있어 개방형에서 야기될 수 

있는 문제점을 차단할 수 있어 효과적이다. 또한, 

이를 대형화할 수 있다면 공조용 쿨링타워 뿐 아

니라 많은 산업 분야에서 필요로 하는 기체-액체 

혹은 기체-기체 열교환 시스템의 적용할 수 있을 

것으로 예상된다.

현재 국내의 열교환기 업체들은 기술적으로 제

작이 용이한 쉘-튜브형이나 핀-튜브형 열교환기

를 주로 제작하고 있다. 비록 소수 기업에서 판

형열교환기를 제작하고 있으나 대부분 액체-액체 

열교환을 위하여 제작하고 있으며, 핀-튜브형을 

제외한 기체를 열교환 매체로 하는 열교환기의 

설계와 제작이 가능한 곳은 극히 드문 실정이다. 

더구나 기체열교환 과정에서 효율을 높일 수 있

는 주름판형(corrugated plate type)을 응용한 열

교환기는 아직 선보인 적이 없다.

이에 본 연구에서는 쐐기각(chevron angle)이 

30°를 기준으로 하는 단일굴곡(single-wave) 및 

이중굴곡(double-wave) 판으로 구성된 직교류 

공랭식 판형열교환기를 제작하고 이에 대한 성능 

실험을 수행하고자 한다. 이로부터 기체-액체용 

열교환기에 판형열교환기의 적용성 및 상용화 가

능성을 시험하고 평가하는데 본 연구의 목적을 

둔다.

2. 실험장치 및 방법

2.1 공랭식 판형열교환기 성능실험장치

공랭식 단일굴곡 판형열교환기의 평가하기 위

한 초기 단계의 연구로서 소형 시제품을 제작하

고 실험실 규모의 풍동과 물 순환부를 연결하여 

성능평가를 수행하였다. Fig. 1은 시제품으로 제

작된 단일굴곡 판형열교환기의 외형이다.

(a) Single-wave plate

(b) Double-wave plate

Fig. 1 Design of single & double wave plates

Fig. 2은 단일굴곡 판형열교환기의 성능 시험

을 위한 장치도이다. 배기용 송풍기와 이송용 워

터펌프가 사용되었으며, 각각의 유로에 공기 유

량계(0∼7 LPM)와 물 유량계(0∼6000 m
3
/h)를 

설치하였다. 송풍기와 펌프는 인버터로 제어된다. 

송풍기는 덕트 출구에는 원심팬으로 구동되며, 

열교환기에 공급되는 공기의 온도를 제어하기 위

하여 공기 입구단에 온도 제어용 열교환기를 장

착하였다. 이 열교환기에는 항온조로부터 일정한 

온도의 물을 공급받아 공기 온도를 조절한다. 온

도가 제어된 공기는 판형열교환기와 열교환을 하

게 되는데, 입출구에 각각 2개 씩의 RTD를 설치

하였으며, 평균 온도값으로 성능을 평가하였다.

온도조절용 열교환기에 공급되는 물은 200 L 

용량의 수조에서 공급되며, 수조의 내부에 4개의 

5 kW급 히터를 장착하였다.
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Fig. 2 Schematic diagram for a single-wave  

and double-wave PHE experiment

2.2 실험조건 및 방법

  본 실험에서 물측 열량과 공기측 열량은 각

각 Eq. (1)과 (2)에 의해 구할 수 있다. 물과 공

기측 모두 체적유량계를 사용하므로 실제 열량계

산을 위하여는 밀도를 계산하여 질량유량을 구하

였다. 물측과 공기측의 물성은 PROPATH 

v.11.1(1)를 사용하였다. 물의 밀도는 유량계 출구, 

즉 열교환기 물측 입구온도에 대한 포화액을 기

준으로 계산하였으며, 물과 공기의 비열은 입출

구 온도의 산술평균된 온도에 대한 포화액 기준

으로 계산하였다. 공기의 경우는 이상기체로 가

정하여 계산하였는데, 현재 대기압을 고려하였다. 

공기 유량계가 덕트내의 열교환기 후단부에 위치

하므로 열교환기 전후의 압력차를 액주계로 읽어 

그 차이만큼을 대기압에서 보상하였다.

   
   

        (1)

  

 
       (2)

Eq. (1)과 (2)로부터 구한 각각의 열량을 기준

으로 열량균형(energy balance)을 계산하여 오차

가 8% 이내에 들어오면 열량평형이 이루어 졌다

고 간주하고 데이터를 수집하였다. Table 1은 실

험조건을 정리한 것이다. 인버터로 제어되는 워

터펌프와 원심팬은 공히 입력주파수에 대한 체적 

유량이 강한 선형성을 보였으며, 주파수에 대한 

일차함수 형태로 근사할 수 있었다.

Parameters Unit Range

  °C 20
 m3/hr 400 ～ 600

  °C 40, 50
 m

3
/hr 0.8 ～ 1.1

Table 1  Performance test condition

2.3 실험데이터 처리(Data Reduction)

공기측 열전달계수는 알려진 물측 열저항값을 

이용하여 간접적으로 구하였다. 먼저 총 전열량

을 사용하여 총합열전달계수 를 결정한 후, 

공기측 열전달계수를 식 (3)에 의해 구한다. 이 

때 판의 공기측과 물측의 접촉면적이 동일하므로 

식 (3)의 형태로 나타난다. 

 

 

 



 


(3)

본 연구의 더블웨이브 판형열교환기는 공기와 

물의 유동방향이 직교방향으로 흐르고 있으므로 

Eq. (4)의 직교류 열교환기의 대수평균온도차를 

이용하였다.

 



  

    
    

    

          

    
(4)

한편, 판형열교환기의 기하학적 형상을 고려하

기 위한 상당직경(equivalent diameter)은 다음 

식으로 정의된다.

 


 lim

→∞
 


  (5)

이 때, P는 판을 축방향으로 정사영하였을 때

의 넓이를 의미한다. 실제 유동패턴은 쐐기
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Fig. 4 Uncertainty of air side heat transfer 

coefficients by the decision of a water 

side heat transfer correlation.

(Chevron)각과 레이놀즈수에 따라서 달라진다. 

또한 유로가 복잡하기 때문에 직경과 특성길이

(characteristic length)가 달라지게 되는데, 상기

의 식을 사용할 경우가 가장 단순하며 직관적이

어서 대부분의 상관식에서 사용된다. 

Fig. 1(b)의 열판간 거리는 5.2 mm이다. 물은 

열교환기 전체에 유입되어 각각의 판사이로 균등

하게 분배되어 들어가는 것으로 가정하였다. 총 

판수가 이면, 물측 레이놀즈수는 다음과 같다.

 

 
 





 





(6)

물측의 열전달계수를 예측하기 위하여 다양한 

형태의 열전달상관식을 Fig. 3에서 비교하여 보

았다. 상관식을 구하기 위한 무차원값들은 본 실

험에서 구한 값이다. Chisholm과 Wanniarachchi 

(1991)(2), Bogaert와 Bölcs (1995)(5)의 상관식은 

난류영역에서의 데이터를 주로 하여 계산한 식이

므로 낮은 레이놀즈수 영역에는 전반적으로 높은 

값을 예측함을 알 수 있다. 

그러나 식 (3)에서 공기측의 열저항이 훨씬 크

므로 물측의 열전달계수의 영향은 공기측 평가에 

있어 상대적으로 크지 않게 된다. Fig. 4는 이 6

개의 상관식을 기반으로 식 (3)으로부터 계산한 

공기측 열전달계수의 오차값들을 나열한 것이다. 

Fig. 3에서 보는 바, 비록 물측 열전달계수가 최

대 3배의 편차가 있다고 하더라도 공기측 열전달

계수에는 5～5.5% 정도의 편차만을 나타내는 것

을 알 수 있다.

따라서 본 연구의 판형열교환기를 적절히 반영

할 수 있는 Martin (1996)
(7)
의 상관식을 사용하였

다. 대부분의 상관식이 쐐기각을 반영하도록 고

안되었으나, 본 연구에서 고안된 이중굴곡 열교

환기의 경우와 같이 두 번의 웨이브가 형성된 판

을 고려할 수 있는 파라미터는 부족하다. 이에 

확장인자(enlargement factor) 를 고려하여 판의 

전열면의 증가분을 반영할 수 있는 식을 고려하

였다. 확장인자 는 판금된 후 확장된 유효면적

(effective area)에 대한 투영면적(projected area)

의 비로, 통상적으로 1.1～1.3 사이의 범위를 가

진다.
(8)
 단일굴곡 열교환기의 경우 유동방향의 중

심선 길이와 선형길이의 비가 확장인자가 되며, 

이중굴곡 열교환기에서는 가로 및 세로방향의 길

이비의 곱으로 나타낼 수 있다. 아울러 Martin의 

식은 넓은 범위의 유동범위를 커버할 수 있어 선

택이 적절하다고 하겠다. 식 (7)은 Martin의 단상

유동 열전달상관식이다. 여기에서 누셀트수는 다

음과 같이 정의된다.

  
 



  


(7)

    (7a)

   (7b)




   




 
 

(8)
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Fig. 5 Comparison of Nusselt numbers for 

single-wave and double-wave PHEs.
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Fig. 6 Comparison of Chilton and Colburn's 

j-factor

     

  
   ≥ 

  (8a)

       

  ≥ 
  (8b)

식 (8)은 마찰계수이며, 레이놀즈수의 범위에 

따라 파라미터 , 의 값이 결정된다. 

3. 실험결과 및 분석

본 연구에서 두 열교환기의 판은 동일한 크기

이지만, 단일굴곡 열교환기는 38장, 이중굴곡 열

교환기는 32장의 판으로 제작되었다. 또한 제작

의 용이성을 고려하여 이중굴곡 열교환기의 판의 

두께는 0.5 mm로 0.6 mm인 단일굴곡보다 18% 

작다. 이와 같이 판 수 및 설계치가 다르므로 열

교환기 성능을 전열량이나 압력강하 등의 정량적

인 값으로는 비교할 수 없으므로 모든 분석은 무

차원 변수로 비교하고자 한다. 

Fig. 5는 공기측의 레이놀즈수에 대한 누셀트

수의 변화를 나타낸 것이다. 실제 판형열교환기

에서 공기유동이 굴곡의 골을 따라 발생하므로 

단일굴곡 열교환기의 경우 공기유동이 와류가 없

이 일정할 수 있다. 그러나 이중굴곡 열교환기는 

두 번째 길이방향의 굴곡으로 인하여 공기유동에

서 와류가 발생하여 보다 나은 열전달 성능을 보

이는 것이다. 실제로 핀-튜브 열교환기에서 웨이

비핀은 평판핀에 비하여 30% 이상의 열전달 성

능향상을 보이는데(9), 본 연구에서는 이보다 높은 

50%의 향상을 관찰할 수 있었다. 이는 핀-튜브 

열교환기에서는 비록 평판핀이라고 할지라도 튜

브의 배열에 따라 내부적인 와류가 발생할 수 있

지만, 본 연구의 단일굴곡 열교환기를 통과할 수 

없기 때문에 이중굴곡에 비해 열전달 성능이 훨

씬 떨어지기 때문일 것으로 예상할 수 있다.

Fig. 6은 공랭식 열전달성능에 대한 식 (9)의 

Chilton과 Colburn의 j-계수를 나타낸 것이다. 여

기서도 이중굴곡 PHE의 성능이 단일굴곡보다 우

수하게 나타난 것을 알 수 있다. j-계수는 열전달

계수를 무차원의 형태로 나타낸 값으로 열전달 

성능의 지표가 되는 값이다. 레이놀즈수가 증가

할수록 Fig. 5의 열전달계수는 증가하는 반면 j-

계수는 감소하는 경향을 보이는데, 이는 j-계수의 

다른 인자인 공기유량의 증가가 공기측 열전달계

수의 증가보다 크기 때문이며, 공기유량의 증가

에 따른 열전달 이득은 상대적으로 작아진다는 

것을 의미한다.

  


 (9)

Fig. 7은 식 (10)의 Darcy-Weisbach의 f-계수

를 그래프로 그린 것이다. 실제 압력강하의 경우 

단일굴곡의 값이 더 크게 나타났으나 계산에 의

한 f-계수는 이중굴곡 PHE에서 더 크게 나타났

다. 이는 어느 정도 예상된 결과인데, 열전달 성

능의 향상을 얻기 위하여는 추가적인 압력손실은 

피할 수 없을 것으로 보인다. 그러나 그 크기는 

열전달 향상의 이득보다 작아서 30% 내외의 압

력손실 증가를 보이고 있다. 

 


 



(10)
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Fig. 7 Comparison of Darcy-Weisbach friction 

factor

상기의 결과에서 알 수 있듯이 직교류 공랭식 

판형열교환기에서 공기측 열전달을 향상시키기 

위하여는 이중굴곡 판을 이용하여야 성능개선을 

얻을 수 있음을 알 수 있다. 그러나 이에 따른 

압력손실이 발생하므로 설계과정에 있어 이를 최

적화하는 것이 중요하다고 하겠다.

4. 결 론

본 연구에서는 실험실규모의 풍동에 공랭식 단

일굴곡 및 이중굴곡 공랭식 판형 열교환기를 설

치하고 이의 성능 실험과 해석을 수행하였다. 물

측의 단상열전달 상관식을 기준으로 하여 공기측

의 열전달계수를 예측하였으며, 기존 열전달 상

관식의 선정에 의해 발생하는 오차는 5.5%이하로 

적절한 수준이라고 하겠다. 이중굴곡 PHE는 단

일굴곡 PHE에 비하여 약 50% 정도의 열전달 성

능향상이 있었으나, 30%의 압력손실이 있어 보다 

큰 팬이 설치되어야 할 것으로 예상된다.

즉, 공랭식 직교류 판형열교환기가 구성되기 

위하여는 이중굴곡 형태의 판이 바람직하며, 압

력강하 개선을 위하여는 판간 거리를 넓게 유지

하는 것이 중요하다고 하겠다. 비록 이를 위한 

기술적인 난점이 있으나 개선할수만 있다면 많은 

장점을 갖고 있는 열교환기이므로 시장확보는 어

렵지 않을 것으로 기대된다.

후  기

본 과제는 에너지관리공단의 에너지자원기술개

발사업의 지원으로 수행되었고, 이에 감사드린다.
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