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- 기호설명 - 
 

A : 면적 (m2) 

AR : 종횡비 

Cp : 비열 (J/kgK) 

Dh : 수력직경 (m) 

h  : 열전달계수 (W/m2K) 

hfg : 응축잠열 (J/kg) 

k : 열전도도 (W/mK) 

m&  : 유량 (kg/s) 

NuDh : 수력직경 기준 Nusselt 수 

Pr : Prandtl 수 

Pw : 접수길이 (m) 

Q : 전열량 (W) 

q   : 열유속 (W/m2) 

ReDh : 수력직경 기준 Reynolds 수 

T : 온도 (K) 

U : 총괄열전달계수 (W/m2K) 

x  : 건도 

/dP dz
 

: 압력손실구배 (Pa/m) 

 

하첨자 
 

ave  : 평균 

c  : 유동단면적 

exp  : 실험치 

f  : 마찰 

i  : 관내측 

in  : 입구 

lat  : 잠열 

m  : 관중간 

Key Words: Low Condensation(응축), Heat Transfer(열전달), Pressure drop(압력손실), Aspect ratio(종횡비) 

초록: 본 연구에서는 내경 5.0mm 원관을 납작하게 한 납작관에 대하여 R-410A 를 사용하여 응축열전달 

실험을 수행하였다. 실험은 포화온도와 열유속을 각각 45oC 와 10kW/m2 으로 고정한 상태에서 질량유속

과 건도를 변화시키며 수행되었다. 실험결과 납작관의 종횡비가 열전달계수에 미치는 영향은 유동양식

에 따라 달리 나타났다. 환상류에서는 종횡비가 증가할수록 증가하고 성층류에서는 종횡비가 증가할수

록 감소하였다. 한편 납작관의 마찰손실은 종횡비가 증가할수록 증가하였다. 기존 상관식들은 납작관의 

열전달계수와 마찰계수를 적절히 예측하였다. 

  
Abstract: In this study, condensation heat transfer coefficients of R-410A were obtained in flattened tubes made from 

round tubes with an inner diameter of 5.0 mm. The saturation temperature was 45°C; the heat flux, 10 kW/m2K; the 

mass flux, 100–400 kg/m2s; and the quality, 0.2–0.8. The results showed that the effect of the aspect ratio on the 

condensation heat transfer coefficient depended on the flow pattern. For annular flow, the heat transfer coefficient 

increased as the aspect ratio increased. For stratified flow, however, the reverse was true: the pressure drop increased as 

the aspect ratio increased. Existing correlations adequately predicted the heat transfer coefficients and pressure drops of 

the flattened tubes. 
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o  : 관외측 

out : 출구 

p  : 예열기 

pred  : 예측치 

r  : 냉매 

sat  : 포화 

sens  : 현열 

t : 총합 

w  : 물 

1. 서 론 

1.1 연구배경 

가정용 공조기의 응축기나 증발기로 원관이 적

용된 휜-관 열교환기가 널리 사용되고 있다. 하지

만 원관을 사용하는 경우 원관 후방에서 전열 성

능이 감소하는 문제가 있다. 최근들어 납작한 알

루미늄 압출평판관에 루버핀을 브레이징한 알루미

늄 열교환기가 가정용 공조기의 응축기로 일부 적

용되고 있다. 하지만 브레이징 공정에 비용이 수

반되기 때문에 아직은 원관 열교환기가 선호된다. 

특히 알루미늄 열교환기는 공기측 결로수의 배출, 

냉매의 분배등에 어려움이 있어 증발기로는 적용

되고 있지 않다.  

휜-관 열교환기에서 원관 대신에 타원관이나 

납작한 관을 사용한면 전열 성능을 현저히 개선시

킬 수 있다. Webb and Iyengar(1)는 타원관 (5 x 8 mm) 

이 적용된 휜-관 열교환기와 8mm 원관이 적용된 

휜-관 열교환기의 공기측 전열성능을 비교하였는

데 열전달계수는 유사하였고 압력손실은 타원관 

열교환기가 10% 가량 낮음을 보고하였다. Kim and 

Kim(2)은 납작관 (3.5 x 9.5mm) 열교환기와 원관 

(7.0mm) 열교환기의 공기측 성능 비교를 통하여 

납작관을 사용하면 열교환기의 체적을 15% 적게 

할 수 있음을 보고하였다. Fig. 1 에 납작관을 사용

한 휜-관 열교환기의 휜 사진이 나타나 있다. 

공조용 열교환기를 설계하기 위해서는 공기측 

열전달계수뿐 아니라 냉매측 열전달계수를 알아야 

한다. 그간 원관내 냉매측 열전달에 대해서는 수 

많은 연구가 수행되었고 설계 상관식도 다수 존재

한다.(3,4) 하지만 타원관이나 납작관 내 냉매 열전

달에 대해서는 매우 제한된 연구 결과만이 보고되

었다. Wilson 등(5)은 내경 8.7mm 평활원관 및 마

이크로휜이 가공된 원관을 점진적으로 납작관으로 

변형시키며 R-134a 와 R-410A 를 사용하여 응축 

열전달 및 압력손실을 측정하였다. 열전달계수는 

관의 종횡비가 증가할수록 증가하였는데. 높이

3mm 납작관에서 최대의 열전달계수(평활관의 

  
Fig. 1 Aluminum fin used for a flat tube heat exchanger 

 

경우는 원관의 2 배, 마이크로휜관의 경우는 4 배)

를 얻을 수 있었다. 압력손실은 기존 상관식들로 

적절히 예측되었다. Kim 등(6)은 외경 9.5mm 의 

마이크로휜이 가공된 원관을 1:1.5 비율로 타원화

한 타원관에 대하여 R-22 증발 열전달계수를 측정

하였다. 타원관의 열전달계수는 원관에 비하여 

2~15% 증가하였고, 압력손실은 유사하게 나타났

다. Moreno Quiben 등(7,8)은 내경 8mm 와 13.84mm

원관을 높이 2mm 와 3mm 로 납작하게 만든 관에 

대하여 R-22 와 R-410A 를 사용하여 압력손실과 

증발 열전달 실험을 수행하였다. 기존 상관식들은 

압력손실을 과소예측하고 증발열전달을 적절히 예

측하였다. Nasr 등(9)은 내경 8.7mm 의 원관을 순

차적으로 납작하게 만든 납작관에 대하여 R-410A

증발열전달 실험을 수행하였다. 관이 납작해질수

록 열전달계수와 압력손실이 증가하였다.  

상기 문헌조사는 납작관 내 증발 및 응축 열전

달계수에 대한 연구가 매우 제한됨을 보여준다. 

특히 응축 열전달의 경우는 Wilson 등(5)의 연구가 

유일하다. 하지만 이 연구도 외경 9.5mm 관에 대

하여 수행되었다. 본 연구에서는 외경 7.0mm (내

경 5.0 mm) 원관을 순차적으로 변화시켜가며 R-

410A 를 사용하여 응축열전달 실험을 수행하였다. 

현재 가정용 공조기에는 외경 7.0mm 관이 주로 

사용되고 있다.  

2. 실험장치 및 방법 

2.1 시료제작 

휜-관 열교환기에는 두께 0.3mm 의 구리 

원관이  사용된다. 이 관을 사용하여 납작관을 

제작할 경우 고압(R-410A 포화온도 45oC 에서  

포화압력은 27 기압)을 견디지 못하고 변형되리라 

예상되었다. 응축시험에 적절한 재질과 두께를 

도출하기 위하여 납작관의 변형에 대한 전산 해석 
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Table 1 Geometric dimension of tested tubes 

Tube 
Ac (mm

2
) Pw(mm) Dh(mm) 

Des. Meas. Des. Meas. Des. Meas. 

Round 19.6 19.6 16.0 16.0 5.0 5.0 

AR = 2 16.7 18.1 16.0 16.4 4.2 4.4 

AR = 4 11.2 12.3 16.0 16.2 2.8 3.0 

AR = 6 8.3 9.3 16.0 16.1 2.1 2.3 

 
 

 
 

Fig. 2 Deformation of AR = 6 stainless steel tube with 

1.0 mm thickness predicted by ANSYS code 

 

 
 

Fig. 3 Design of tubes having different aspect ratio 

 
을 수행하였다. ANSYS

(10)를 사용하여 종횡비 6, 

두께 1 . 0  mm  인 스테인리스 관에 대하여 

변형해석을 수행한 결과 3 0  기압의 내압을 

가하더라도 변형량을 0.02 mm 이내로 유지할 수 

있음을 확인하였다. 따라서 본 연구에는 두께 1.0 

mm 의 스테인리스 관을 사용하였다. Fig. 2 에 

ANSYS 해석결과를 수록하였다. Fig.  3 에는 

원관과 관 내측 종횡비 2, 4, 6 인 납작관 3 종의 

설계도가 나타나 있다. 납작관은 시행착오를 거쳐 

인발가공으로 제작되었다. Fig. 4 에는 제작된 

납작관의 단면 사진이 나타나  있다. 이 사진은 

납작관이 대체로 설계대로 제작되었음을 보여준다. 

사진에 나타난 단면형상은 길이 방향으로 

균일하였다. Table 1 에는 납작관의 내부 유동 

단면적, 수력직경, 접수길이의 설계치와 실측치가 

나타나 있다. 실측치가 설계치보다 유동단면적은  

 
 

 

(a) AR = 2 tube 

 

 

(b) AR = 4 tube 

 

 

(c) AR = 6 tube 

 

Fig. 4 Tubes tested in the present study 

 

8~12%, 수력직경은 5~10%, 접수길이는 1~3% 

큼을 보여준다. 또한 그 차이는 종횡비가 클수록 

증가함을 알 수 있다. 열전달계수 등의 자료처리에는 

실측치를 사용하였다. 납작관의 내압성을 실제로 

확인하기 위하여 양단을 막고 내부를 30 기압으로 

가압하여 변형 유무를 확인하였다. 가압 후 

3 일이 지나도 변형은 무시할 만하였다. 
 

2.2 실험장치 

실험장치 개략도와 시험부의 상세도를 Fig 

5~7 에 나타내었다. 냉매는 관 내측으로 일정한 

건도를 가지고 유입되어 시험부를 지나가는 동안 

환형공간으로 흐르는 냉각수에 의하여 일부 응축 
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Fig. 5 Schematic drawing of the experimental apparatus 

 

 
(a)  

 

 
(b)  

 

 

 
(c)  

 

Fig. 6 Detail drawing of the test section 

 
Fig. 7 Detail drawing of the transition block 

 

 

된다. 냉각수의 온도는 항온수조에서 조절된다. 

시험부를 나온 2 상 냉매는 쉘-튜브형 응축기의 

쉘측에 공급된다. 응축기의 튜브측에는 브라인이 

흐르며 냉매증기를 응축한다. 응축액은 중력에 의

하여 리시버에 모아진다.리시버의 액냉매는 스트

레이너를 통과한 후 마그네틱 기어펌프에서 가압

된다. 냉매는 과냉기를 지나 질량유량계를 통과한 

후 예열기로 공급된다. 예열기는 히터가 삽입된 

원관으로 3.6kW (300W, 12 개) 용량이다. 시험부 

입구의 건도는 예열기에 공급되는 열량으로 조절

되고 유량은 마그네틱 기어펌프의 토출량을 일부 

재순환시켜 조절한다. 전열관으로의 열유속은 시

험부 환형 공간을 흐르는 냉각수의 온도로써 조절

한다. 냉각수의 유량은 항온수조와 시험부 사이에 

설치된 질량유량계에서 측정한다. 본 실험장치는 

냉매의 건도, 유량 그리고 열유속을 각각 독립적

으로 조절할 수 있도록 설계되어 있다.  

Fig. 6 에는 시험부 상세도가 나타나 있다. 시험

부는 길이 1.0m 의 환형 채널로 구성되고 시험부 

중앙에 전열관이 장착된다. 냉매는 전열관 내측으

로 흐르고 냉각수는 전열관 외측 환형부로 흐른다. 

실험의 정확도를 높이려면 가능한한 환형부의 열

저항을 최소화하는 것이 바람직하다. 이를 위하여 

관 외측에 직경 0.3mm 의 니크롬선을 2mm 간격으

로 감아 난류를 촉진하였다. 또한 유속을 크게 하

는 것도 필요하다. 하지만 너무 유속이 크면 시험

부 입출구 온도차가 줄어들어 열정산의 정확도가 

떨어지므로 적절한 조절이 필요하다. 본 연구에서

는 기존 연구 결과(11)를 참고하여 환형부의 간격

을 1.0mm 로 하였다. 이 간격을 유지하려면 납작

관의 형태에 따라 환형부 형태도 달라져야 한다. 

본 연구에서는 전열관 외측에 테프론 재질의 인서
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트를 납작관 형태에 따라 달리 가공, 삽입하여 환

형부를 구성하였다. 또한 시험부의 납작관과 실험

장치의 원관을 연결하기 위해서는 트랜지션부가 

필요하다. Fig. 7 에 트랜지션부의 상세도를 나타

내었다. 트랜지션부에는 압력공을 가공하여 채널 

차압을 계측하였다. 

시험 장치의 온도 측정부위는 모두 다섯개소로 

시험부 납작관의 냉매 입출구 온도, 환형부의 냉

각수 입출구 온도, 그리고 예열기 전방의 과냉 온

도이다. 온도는 보정된 T 형 열전대를 사용하여 

측정한다. 압력측정 부위는 세개소로 두 곳의 절

대압력과 시험부 전후의 차압을 측정한다. 압력계 

중 하나는 시험부 전방에 설치하여 시험부 압력을 

측정하고 다른 하나는 예열기 전방에 설치하여 과

냉액의 압력을 측정한다. 이 두 압력은 냉매가 과

냉상태인지 포화상태인지를 확인하는데 사용된다. 

냉매는 가정용 공조기에 사용되는 신냉매인 R-

410A 를 사용하고 시험부 건도를 0.2~0.8, 질량유

속을 100~400kg/m2s 로 변화시키며 실험을 수행하

였다. 실험 중 열유속은 10kW/m2 으로 일정하게 

유지하였다.  

 

2.3 실험결과 처리방법 

시험부내의 전열량은 환형부 냉각수측의 열정산

에 따라 아래 식으로 구해진다. 

 

, ,( )t w pw w out w inQ m C T T= −&         (1) 

 

시험부 입구의 냉매건도 xin 은 예열기에서의 열

정산에 의해 구해진다. 예열기에서의 공급열량은 

현열량과 잠열량으로 구성된다. 
 

p sens latQ Q Q= +                  (2) 

,( )rsens pr sat p inQ m C T T= −&         (3) 

rlat fg inQ m h x= &                   (4) 

 

위 식으로부터 xin은 다음과 같다. 
 

,

1
( )

p

in pr sat p in

fg r

Q
x C T T

h m

 
= − − 

 &
      (5) 

 

시험부를 지나는 동안 건도 변화는 다음과 같다. 
 

t

r fg

Q
x

m h
∆ =

&
                     (6) 

 
Fig. 8 Wilson plot results of the round tube 

 

따라서 시험부에서의 평균건도는 다음과 같다. 
 

2
ave in

x
x x

∆
= −                     (7) 

 

냉매측 열전달계수는 총합열전달계수 Uo 와 관

외측 열전달계수 ho 로부터 아래식으로 구해진다. 

여기서 Am은 관벽 중간위치에서의 전열면적이다.  
 

1

1 1
i

i i

o o o m

h
A tA

U h A kA

=
 

− − 
 

  (8) 

 

관외측 환형공간에서의 열전달계수 ho 는 Wilson 

Plot 을 사용하여 구하였다(12). Wilson plot 은 총합 

열전달계수로부터 관 내측과 외측의 열전달계수를 

도식적으로 구하는 방법으로 관벽온도를 측정하지 

않고도 열전달계수를 구할 수 있어 관벽온도 측정

이 어려운 경우에 널리 사용된다. Wilson plot 에서

는 관 외측의 온도와 유량이 일정한 상태에서 관 

내측의 유속을 증가시키며 일련의 실험을 수행하

고 다시 관 외측의 유량을 변화시킨 후 반복적으

로 실험을 수행하여 관외측 열전달계수를 얻는다. 

Fig 8 에 원관에서 수행된 Wilson plot 시험 결과를 

대표적으로 나타내었다. 이렇게 구해진 관외측 열

전달계수를 회귀분석하여 얻어진 상관식은 다음과 

같다.  

 

원관 : 
0.77 0.4

0.0466Re Pr
Dh Dh w

Nu =  

AR=2 납작관 :
 

0.70 0.4
0.0426Re Pr

Dh Dh w
Nu =  

AR=4 납작관 : 
1.0 0.4

0.00556Re Pr
Dh Dh w

Nu =
 

AR=6 납작관 : 
0.80 0.4

0.0518Re Pr
Dh Dh w

Nu =
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Table 2 Experimental uncertainties 

Parameter Max. Uncertainties 

Temperature ±0.1℃ 

Pressure Transducer ±0.1 kPa 

Water flow rate ±0.2% 

Refrigerant flow rate ±0.1% 

ho ±10% 

hi ±12.5% 

(dP/dz)f ±4.2% 

 

 

상기 상관식은 1400 Re 4200
Dh

≤ ≤ 의 범위에서 

적용 가능하다. 응축 실험시 관 외측 유량은 1.0 

l/min 으로 유지되었고 이 때 ReDh 는 2100 정도되

었다. Kline and McClintock(13)의 제안에 따라 응축열

전달계수와 압력손실에 대한 오차해석을 수행하였

다. Table 2 에 오차해석 결과를 수록하였다. 관 외

측 열전달계수 상관식의 오차를 10% 로 가정하 

였을 때(11) 응축 열전달계수의 오차는 최대 12.5%, 

압력손실의 오차는 최대 4.2% 이었다. 

3. 실험 결과 및 논의 

3.1 응축열전달계수 

Fig. 9 에 원관의 응축 열전달계수를 질량유속의 

함수로 나타내었다. 모든 실험시 포화온도는 45oC, 

열유속은 10 kW/m2 을 유지하였다. 이 그림은 건

도와 질량유속이 증가할수록 열전달계수가 증가함

을 보인다. Fig. 10 에는 원관의 실험자료를 

Shah(13)와 Akers 등(14)의 상관식 예측치와 비교하

였다. Akers 상관식은 적절히 예측한 반면에 Shah 

의 상관식은 과대 예측함을 보인다. Shah 상관식

은 물, R-11, R-12, R-22 등의 데이터를 기반으로 

개발된 실험식으로 내경 7mm 이상의 냉매 응축

열전달계수 예측에 많이 활용되는 식이다. 본 연

구에 사용된 원관의 내경은 5mm 로 상관식의 범

위를 벗어나 있다. 소구경관의 경우 Shah 상관식

은 데이터를 과대예측하는 것으로 알려져 있

다.(13) 

Fig. 11 에 납작관의 실험자료를 원관과 비교하

였다. Fig. 11(a)는 질량유속 400kg/m2s 에서의 열전

달계수를 보여준다. 낮은 건도에서는 서로 크게 

차이가 나지 않으나 건도가 높아질수록 종횡비가 

큰 관의 열전달계수가 크게 나타남을 보인다.  

 
Fig. 9 Condensation heat transfer coefficient of the round 

tube (Tsat = 45
oC, q = 10 kW/m2) 

 
 

 
Fig. 10 Condensation heat transfer coefficients of round 

tube compared with the predictions 

 

평균적으로 종횡비가 2 인 납작관의 열전달계수는 

원관보다 10%, 종횡비 4 인 납작관은 20%, 종횡

비 6 인 납작관은 원관보다 45% 높게 나타났다. 

Fig. 11(b)에 질량유속 200kg/m2s 에서의 열전달계수

를 나타내었다. 이 그림은 질량유속 400 kg/m2s 과

는 전혀 다른 경향을 보여준다. 즉, 큰 차이는 아

니지만 원관의 열전달계수가 가장 높고 종횡비 2

인 납작관은 원관보다 8%, 종횡비 4 인 납작관은 

25% 낮게 나타났다. 종횡비 6 인 납작관의 경우

는 실험 시 입출구 건도차가 너무 크게 나서 데이

터를 획득할 수 없었다. 이러한 경향은 Fig. 11(c)

의 질량유속 100kg/m2s 에서도 동일하게 나타났다. 

질량유속 100kg/m2s 에서도 원관의 열전달계수가 

가장 높고 종횡비 2 인 납작관은 16% 낮게 나타

났다.  

질량유속에 따라 납작관과 원관의 열전달계수의

상대적 크기가 바뀌는 이유를 살펴 보기 위하여 본 

실험조건의 유동 양식을 Taitel and Dukler 선도(15)에 

나타내었다. Fig. 12 는 질량유속 400kg/m2s 의 경우

는 환상류이지만 200kg/m2s 이하에서는 성층류가 

됨을 보여준다.  
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(a) G=400kg/m2s 

 

 
(b) G=200kg/m2s 

 

 
(c) G=100kg/m2s 

 

Fig. 11 Effect of a mass flux on condensation heat 
transfer coefficients of flat tubes (Tsat = 45

oC, 
q = 10 kW/m2) 

 

Fig. 13 에 원관과 납작관에서 환상류와 성층류

의 가상적인 유동 형태를 나타내었다. 환상류의 

경우 원관에서는 원주 둘레로 액막이 균일하게 형

성된다. 하지만 납작관에서는 액체가 좌우로 몰려 

흐르고 상하부는 (특히 상부는) 액막의 두께가 얇 

 

Fig. 12 Flow pattern of the round tube shown in Taitel-
Dukler map 

 
 

 

Fig. 13 Estimated flow patterns in flat tubes 

 

 

 
Fig. 14 Condensation heat transfer coefficients of flat 

tubes compared with predictions 

 
게 형성된다. 응축열전달은 액막의 두께에 반비례

하므로 이 부분을 통하여 열전달이 촉진된다. 납

작관의 종횡비가 클수록 상하부의 액막이 얇은  
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(a) G=400kg/m2s 

 

 
(b) G=200kg/m2s 

 

Fig. 15 Frictional pressure drop in flat tubes 

 

 

 
Fig. 16 Frictional pressure drop in the flat tubes compared 

with predictions 
 
 

부위가 증가하여 열전달계수가 증가하는 것으로 

판단된다. 성층류에서는 이와는 반대로 종횡비가 

클수록 액체가 납작관 하부에 널리 퍼지고 따라서 

액막이 얇은 영역이 감소한다. 따라서 종횡비가 

증가할수록 열전달계수가 감소하는 것으로 판단된

다. 

Wilson 등(5)은 포화온도 35oC 의 R-410A 와 R-

134a 응축 열전달 실험에서 전 질량유량 범위 

(75~400 kg/m2s)에서 납작관의 열전달계수가 원관

보다 높음을 보고하였다. 그들의 실험 범위를 

Taitel and Dukler 선도에서 확인한 결과 75 kg/m2s 

는 성층류 영역에 속하였다. 현재로써는 성층류영

역에 속하는 영역에서 왜 두 연구결과가 다른 경

향을 나타내는지 명확치 않다. 

Fig. 14 에 납작관 열전달계수를 Shah(13)와 Akers 

등(14)의 상관식 예측치와 비교하였다. 이 그림은 

Akers 등(14)의 상관식이 납작관의 열전달계수를 

± 30% 이내로 잘 예측함을 보여준다. Shah 상관

식은 현저히 과대 또는 과소 예측한다. 

 

3.2 관내 압력손실 

Fig. 15 에 관내 압력손실을 나타내었다. 압력손

실은 응축실험과 동시에 측정되었는데 측정치에서 

응축에 따른 가속손실을 뺀 순수한 마찰손실을 나

타내었다. Fig. 15(a)는 질량유속 400kg/m2s 에서 

측정한 데이터이고 Fig. 15(b)는 질량유속 

200kg/m2s 에서 측정한 데이터이다. 질량유속 100 

kg/m2s 에서는 측정치가 차압계의 범위를 벗어나 

계측되지 않았다. Fig. 15(a),(b)는 대체로 납작관의 

종횡비가 증가할수록 압력손실이 증가함을 보여준

다. 하지만 건도 0.2 와 0.8 에서는 다소 엇갈리는 

경향도 나타나는데 그 이유는 명확치 않다.  Fig. 

16 에는 측정치를  Friedel(16) 상관식과 비교하였다. 

이 그림은 Friedel 상관식이 대부분의 (75%) 압력

손실 데이터를 ± 30% 이내로 잘 예측함을 보여준

다. Wilson 등(5)도 기존 상관식으로 납작관의 압

력손실을 적절히 예측할 수 있다고 보고하였다. 

4. 결 론 

본 연구에서는 내경 5.0mm 원관을 종횡비 2, 4, 

6 으로 납작하게한 납작관에 대하여 R-410A 를 사

용하여 응축열전달 실험을 수행하였다. 실험은 포

화온도와 열유속을 각각 45oC 와 10kW/m2 으로 고

정한 상태에서 질량유속과 건도를 변화시키며 수

행되었다.  

(1) 납작관의 종횡비가 열전달계수에 미치는 영

향은 유동양식에 따라  다르다. 환상류에서는 종

횡비가 증가할수록 증가하고 성층류에서는 종횡비

가 증가할수록 감소한다.  

(2) 납작관의 열전달계수는 Akers 등 상관식으

로 잘 예측되었다. 

(3) 납작관의 마찰손실은 종횡비가 증가할수록 

증가하였다.  
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(4) 납작관의 마찰손실은 Friedel 상관식으로 잘 

예측되었다. 
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