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외기 온도 변화가 핀-관 열교환기의 공기측 열전달계수와 

마찰계수에 미치는 영향에 관한 실험적 연구
An Experimental Study on the Effect of the Air Temperature on the Air-Side 
Heat-Transfer Coefficient and the Friction Factor of a Fin-and-Tube Heat Exchanger
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Abstract In general, the air-side j and f factors of evaporators or condensers are obtained through single-design tests
performed under air-dry and wet-bulb temperatures. Considering that the indoor or outdoor air temperatures vary 
significantly during the operation of an air conditioner, it is necessary to confirm that the experimentally-obtained
j and f factors are widely applicable under variable air conditions. In this study, a series of tests were conducted
on a two-row slit-finned heat exchanger to confirm the applicability. The results showed that, for the dry-surface condition,
the changes of the tube-side water temperature, water-flow rate, and air temperature had virtually no effect on the 
air-side j and f factors. For the wet condition, however, the f factor was significantly affected by these changes; contrarily,
the j factor is relatively independent regarding this change. The formulation of the possible reasoning is in consideration
of the condensation behavior underneath the tube. The wet-surface j and f factors are larger than those of the dry
surface, with a larger amount for the f factor.
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Heat transfer coefficient(열전달계수), Friction factor(마찰계수) 

†Corresponding author, E-mail: knh0001@inu.ac.kr

기호설명

A ：전열면적 [m2]
br ：물과 관벽 평균온도에서 포화온도-엔탈피 

곡선의 기울기 [J/kgK]
br,m ：물측 평균 평균온도에서 포화온도-엔탈피 

곡선의 기울기 [J/kgK]
bt ：관벽 평균온도에서 포화온도-엔탈피 곡선의 

기울기 [J/kgK]
bw,m ：공기측 평균 액막 온도에서 포화온도-엔탈

피 곡선의 기울기 [J/kgK]
C ：열용량유량 [W/K]
cp ：비열 [J/kgK]
Dc ：튜브 직경 [m]

f ：마찰계수

h ：열전달계수 [W/m2K]
j ：Colburn j 인자

 ：유량 [kg/s]
NTU ：전달단위수

Nu ：Nusselt 수
Pf ：핀 핏치 [m]
Pt ：세로 방향 튜브 핏치 [m]
Pl ：가로 방향 튜브 핏치 [m]
Pr ：Prandtl 수
R ：열용량유량 비

RH ：상대 습도
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rc ：튜브 반경 [m]
Req ：등가 반경 [m]
Re ：Reynolds 수
t ：튜브 두께 [m]
T ：온도 [K]
tf ：핀 두께 [m]
U ：열관류율 [W/m2K]
Vmax ：최대 속도 [m/s]
 ：유용도

 ：압력손실 [Pa]
 ：핀 효율

 ：표면 효율

 ：밀도 [kg/m3]
 ：점성계수 [Pa․s]

 ：축소비

하첨자 
a ：공기

c ：단면

i ：관 내측

in ：입구

f ：핀

m ：평균

o ：공기측

out ：출구

s ：슬릿

t ：튜브

w ：물

1. 연구배경 및 목적

핀-관 열교환기는 구조가 간단하고 제작이 용이하여 가정용 및 산업용 공조기의 증발기 또는 응축기로 널리 
사용된다. 이 경우 관 내로는 냉매가 흐르고 관 외측의 핀 사이로는 공기가 흐른다. 응축기의 경우는 냉매의 

온도가 공기의 온도보다 높아 현열전달만이 일어난다. 반면 증발기에서는 냉매의 온도가 공기 온도보다 낮아 

현열 전달과 더불어 공기 중 수증기 응축에 의한 잠열 전달도 동시에 일어난다. 따라서 응축기에서는 건표면이 
형성되고 증발기에서는 습표면이 형성된다. 
핀-관 열교환기의 경우는 공기 측 형상이 복잡하여 열전달계수에 대한 이론 해석은 어렵고 실험을 통하여 

열전달계수를 산정한다. 이 경우 관 내측 유체로는 물을 사용하는데 이는 물의 물성치가 잘 알려져 있고 또한 

시험부 입출구 온도 변화에 따른 물성치 변화가 크지 않아 데이터 리덕션시 평균 온도에서의 물성치를 

사용하여도 크게 무리가 없기 때문이다. 물론 점성계수가 작고 열전도도가 커서 전열 성능이 뛰어난 것도 다른 

이유이다. 실험 결과로부터 건표면의 경우는 열전달, 습표면의 경우는 열 및 물질 전달 해석을 통하여 열전달

계수를 도출하는데 이 과정을 데이터 리덕션이라 한다.(1, 2) 데이터 리덕션을 통하여 구해진 열전달 계수는 j 
인자로 무차원화 되고(압력손실은 f 인자로 무차원화 된다) 동시에 풍속은 Reynolds 수로 무차원화 된다. 
무차원화의 장점은 한 번의 실험을 통하여 얻어진 데이터를 다른 조건에도 적용할 수 있다는 데에 있다. 

공랭식 응축기와 증발기의 경우 설계 외기 온도에서 실험을 하여 얻어진 j와 f 인자를 사용하여 열 설계를 

한다. 설계 외기 온도는 응축기의 경우 건구온도 21℃, 습구온도 16℃이고 증발기의 경우 건구온도 35.5℃, 
습구온도 29℃이다.(3) 하지만 실제 공조기 작동시 외기 및 실내 온도는 수시로 변하고 따라서 온도 변화시 

j와 f 인자의 적용 타당성에 대한 검토가 필요하다. 아래에 j, f 인자와 열전달계수(ho)와 압력손실( )의 

관계를 나타내었다.(1, 2)

                                       




 (1)

                           





 


  


    


 


 (2)

                                       

  (3)

여기서 와 는 공기의 밀도(kg/m3)와 점성계수(Pa․s)로 입출구의 평균값을 사용한다. 또한 는 공기의 
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(a) Slit fin

     

(b) Detailed drawing of the slit fin
Fig. 1 Photo and detailed drawing of the present slit fin(unit : mm).

Fig. 2  Schematic drawing of the apparatus.

비열(J/kgK), 는 공기의 Prandtl수, Vmax는 열교환기 내 최대 유속(m/s)으로 유량을 최소 유동단면적 Ac(m2) 
으로 나누어 구한다. 한편  ,  , 은 입구, 입출구 평균, 출구에서의 밀도(kg/m3), 는 축소비이다. 상기 

식들은 공기 온도의 변화가 공기 물성치의 변화를 통하여 j와 f 인자에 반영되고 있음을 보여준다. 이 논거는 

f 인자의 경우는 이론의 여지가 없다. 왜냐하면 유체 유동의 경우 유속과 압력 손실의 관계는 Reynolds 수와 

f 인자만으로 무차원화 되기 때문이다.(4) 하지만 열전달의 경우 Nusselt 수(또는 j 인자)는 Reynolds 수 외에도 

Prandtl 수에 관련된다.(4) 따라서 범용 열전달 상관식을 얻기 위해서는 Reynolds 수와 Prandtl 수를 변화시키며 

실험을 수행하여야 한다. 공랭식 응축기와 증발기의 경우 이는 풍속과 외기 온도를 변화시키며 실험을 하여 

Reynolds 수와 Prandtl 수의 상관관계를 구하여야 한다는 의미이다. 일반적으로 강제 대류 열전달에서 많은 

경우 Prandtl 수의 지수로 2/3가 적합한 것으로 알려져 있다.(4) 또한 이러한 묵시적인 가정은 식(1)의 j 인자에 

대한 정의에도 포함되어 있다. 하지만 이 부분에 대해서는 확인이 필요하다. 또한 습표면이 되면 공기 온도 

변화에 따라 공기 중의 수증기 응축량이 다르게 되는데 응축액은 열교환기의 표면 형상을 변화시키고 부가적인 
열저항으로 작용하게 되므로 이 부분에 대한 검토도 필요하다. 
본 연구의 목적은 설계 온도 조건에서 얻어진 j와 f 인자가 넓은 온도 범위에 적용 가능한지를 확인하는데 

있다. 좀 더 엄밀하게 이야기하면 공랭식 응축기에서 j 인자의 Prandtl 수 지수 2/3가 적절한지를 확인하고 
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Table 1 Test conditions
Surface Cond. DB/WB(℃/℃) Water temp.(℃) Water flow rate(kg/hr)

Dry
Wet

9/5.6~21/16
35.5/28~47.5/38.4

30~50
6~18

160~690
230~690

Table 2  Experimental uncertainties
Parameter Max. Uncertainty

Temperature
Differential pressure

Water flow rate
ReDc

j
f

±0.1℃
±1.0 Pa
±2.0%
±2.2%

±10.4%
±12.3%

습표면의 경우 수증기 응축액이 j와 f 인자에 미치는 영향을 파악하고자 한다. 이를 위하여 외기 온도를 변화

시키며 일련의 실험을 수행하였다. 또한 관 내측의 물의 온도와 유량이 미치는 영향도 살펴보았다.  

2. 실험장치 및 방법

2.1 시료

본 연구에 사용된 시료는 2열 슬릿 핀-관 열교환기로 Fig. 1에 핀 형상이 나타나 있다. 시료의 높이와 폭은 

234 mm와 400 mm이고 유동 직각 방향 튜브 핏치(Pt)는 21.0 mm, 유동 방향 튜브 핏치(Pl)는 12.7 mm, 튜브 

직경(Dc)은 7.3 mm, 핀 핏치(Pf)는 1.3 mm, 핀 두께(tf)는 0.11 mm이다. 슬릿 핀에는 세 개의 슬릿이 유동과 직각

되게 가공되었는데 선단으로부터 첫 번째 슬릿은 폭이 1.0 mm, 높이가 0.7 mm, 길이가 13.0 mm이고 두 번째 

슬릿은 폭이 1.0 mm, 높이가 0.8 mm, 길이가 5.3 mm이다. 세 번째 슬릿은 폭이 2.6 mm, 높이가 1.1 mm, 길이가 
10.5 mm이고 핀 면적 중 슬릿이 차지하는 비율(As/Af)은 20.3%이다. 시료에 사용된 튜브는 마이크로 핀관

으로 높이 0.12 mm, 선회각 25o
인 마이크로 핀 60개가 관 내측에 가공되어 있다. 튜브측 회로는 직교대향류로 

구성되어 있다.  

2.2 실험장치 

실험장치의 개략도가 Fig. 2에 나타나 있다. 실험장치는 크게 흡입식 풍동, 수순환 회로, 자료 획득장치로 

구성되고 항온항습 챔버 내에 설치된다. 시료는 흡입식 풍동의 입구에 설치되고 시료 후방에는 배플이 설치되어 
배출공기를 혼합시켜 준다. 시료의 입출구 온습도는 ASHRAE 규격 41.1에 따라 측정하였다.(5) 시료의 내측

으로는 물이 순환하는데 항온조로부터 일정온도와 유량을 공급받았다. 물의 온도는 정밀도 ±0.1℃의 정밀 RTD
(Pt-100Ω 센서)로써 측정하였고, 유량은 정밀도 ±0.0015 L/s의 질량 유량계로 측정하였다. 공기측 풍량은 흡입식 

풍동 후방에 장착된 노즐을 사용하여 측정하였고
[6] 시료의 압력손실은 정밀도 ±1.0 Pa의 차압 트랜스듀서로 

측정하였다. 
Table 1에 건표면 및 습표면 실험에 따른 외기 건구 및 습구 온도 그리고 물의 온도 및 유량 범위를 나타

내었다. 실험은 건표면의 경우는 전방 풍속을 1.0 m/s에서 2.5 m/s 사이에서, 습표면의 경우는 0.75 m/s에서 

2.0 m/s 사이에서 변화시키며 수행 되었는데 공기측과 물측 열평형은 ±3% 내에서 일치하였다. ASHRAE 규격 

41.5(7)
에 따라 실험오차 해석을 수행하였고 그 결과를 Table 2에 나타내었다. 마찰인자의 오차는 주로 차압계 

(±1.0 Pa)에 의한 것이고 열전달계수의 오차는 주로 관 내측 상관식의 오차(±10%)에 기인하였다. 실험 오차는 

Reynolds수가 감소할수록 증가하였다.
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2.3 데이터 리덕션

본 연구에 사용된 2열 직교대향류 열교환기의 경우     관계식(8)은 다음과 같다. 

 



 




   

 
 

 


                                (4)

     ⋅                              (5)

건표면의 경우 열용량유량 비 R은 다음과 같다. 습표면의 R은 다음 절에 기술하였다. 

    
                                      (6)

                       (7)

여기서 은 유용도,(4) U는 열관류율(W/m2K), A는 전열면적(m2), 은 유량(kg/s), NTU는 전달단위 수이다. UA로 
부터 공기측 열전달계수 ho는 아래 식으로 구한다. 하기 식은 건표면에 해당하고 습표면의 경우는 다음 절에 

기술하였다.




 








                              (8)

여기서 t는 관벽 두께(m), Ai, At, Ao는 각각 관 내측, 튜브, 관 외측 전열면적이다. 관 내측 열전달계수 hi는 본 

연구의 마이크로 핀관 실험으로부터 얻어진 Park et al.(9) 
식을 사용하여 구한다. 

                          


  ≤  ≤  (9)

                          


    (10)

여기서 Nuw는 관 내측 Nusselt 수, Rew는 관 내측 Reynolds 수 Prw는 관 내측 Prandtl 수이다. 식(8)의 는 표면

효율로 아래 식으로 구한다. 습표면의 경우는 일부 수정이 필요한데 이에 대해서는 다음 절에 기술하였다.  

                                          


   (11)

여기서 는 핀 효율이고 Af는 핀의 면적이다. 핀 효율은 Schmidt[10]
가 제안한 식을 사용하여 구한다.  

                                        


(12)

                                          




 (13)

                                 


   

  (14)

                                  


    (2row) (15)

여기서 kf는 핀의 열전도도(W/mK), rc는 튜브의 반경(m)이다. 습표면의 경우 R 및 UA는 다음과 같다.(2) 
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                                         

  (16)

                                  
  (17)

                                   
  (18)

                                         


(19)

                              










 (20)

                                        

 (21)

여기서 은 물측 평균 온도에서 포화 온도-엔탈피 곡선의 기울기(J/kgK), 은 공기측 평균 액막 온도

에서 포화 온도-엔탈피 곡선의 기울기(J/kgK), 는 관벽 평균 온도에서 포화 온도-엔탈피 곡선의 기울기(J/kgK), 
은 물과 관벽 평균 온도에서 포화 온도-엔탈피 곡선의 기울기(J/kgK)이다. 습표면의 표면 효율 는 핀 인자 

을 제외하곤 건표면의 표면 효율과 동일한 식(12)~식(15)를 사용하여 구한다. 습표면의 경우 핀 인자 은 

다음과 같다.

  




                                    (22)

풍속과 열전달계수, 압력손실은 ReDc와 j, f 인자로 식(1)~식(3)과 같이 무차원화 된다.

3. 실험결과 및 고찰

3.1 건표면 

관 내측에 물을 사용한 실험을 통하여 공기측 j와 f 인자를 구할 경우 물의 입구 온도와 유량을 우선 결정

하여야 한다. 식(8)에 나타나 있듯이 공기측 열전달계수는 UA에서 관 내측 열저항을 차감하여 구한다. 따라서 

정확한 관 내측 열전달 상관식이 필요하다. 관 내측이 평활한 경우는 Dittus-Boelter,(11) Gnielinski(12) 상관식들이 
사용된다. 하지만 관 내측 형상이 복잡한 경우(예를 들면 본 연구의 마이크로 핀관) 별도의 실험을 통하여 

상관식을 구하게 된다.(9) 일반적으로 관 내측 열전달 실험은 관 외측에 전기 히터를 설치하거나 또는 관 벽의 

Joule 발열을 통하여 수행한다. 하지만 실제 열교환기 실험에서는 공기에 의해 가열 또는 냉각되므로 관 내측 

열전달 실험과 열 경계조건이 동일하지 않다. 일반적으로 난류 영역에서는 열 경계조건이 열전달계수에 미치는 
영향이 크지 않은 것으로 알려져 있으나 이 부분에 대해서는 확인이 필요하다. 따라서 본 연구에서는 관 내측 
물의 유량과 온도를 변화시키며 열교환기 실험을 수행하여 이들이 공기측 j와 f인자에 미치는 영향을 살펴봄

으로써 상기 열 경계조건 문제를 확인하고자 하였다.    
Fig. 3에 실험 변수가 j와 f 인자에 미치는 영향을 나타내었다. Fig. 3(a)는 관 내측 물 유량 영향을 보여준다. 

실험은 관 내측 물 유량 130~630 kg/hr 범위에서 전방 풍속을 1.0~2.5 m/s로 변화시키며 수행되었다. 이 때 공기의 
건습구 온도는 21℃/16℃, 물 온도는 50℃로 유지되었다. Fig. 3(a)는 물 유량 변화가 j와 f 인자에 미치는 영향이 
무시할 만함을 보여준다. j와 f 인자는 각각 3%, 2% 내에서 일치하였다. 실험 물 유량 범위에서 관 내측 Reynolds 
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Fig. 3  Effect of experimental parameters on j and f factor(dry).

수는 14,000에서 60,000사이로 변화하였다. Fig. 3(b)에는 관 내측 물 입구 온도를 30~50℃로 변화시키며 실험한 
데이터를 나타내었다. 이 때 공기의 건습구 온도는 21℃/16℃, 물 유량은 130 kg/hr로 유지되었다. Fig. 3(b)는 물 

온도 변화가 j와 f 인자에 미치는 영향이 무시할 만함을 보여준다. j와 f 인자는 각각 5%, 3% 내에서 일치하

였다. 즉, 물 유량과 온도(또는 Reynolds 수와 Prandtl 수)가 공기측 j와 f 인자에 영향을 미치지 않으므로 본 

연구의 상관식 식(9)와 식(10)은 열교환기 실험에 적절하다고 결론을 내릴 수 있다. 
Fig. 3(c)에는 공기 온도 변화가 j와 f 인자에 미치는 영향을 나타내었다. 이는 본 연구의 목적으로 설계 공기 

온도(21℃/16℃)에서 구해진 j와 f 인자가 다른 공기 온도에서도 적용 가능한지를 확인하기 위함이다. 실험은 

외기 온도를 21℃에서 9℃까지 변화시키며 수행되었다. 또한 모든 실험에서 시료에 동일한 열량을 공급하기 

위하여 물 입구온도도 50℃에서 38℃로 감소시켰다. 이 때 공기의 상대습도는 60%로 유지하였다. Fig. 3(c)은 

공기 온도 변화가 j와 f 인자에 미치는 영향이 무시할 만함을 보여준다. j와 f 인자는 각각 5%, 3% 내에서 

일치하였다. 즉, 설계 온도에서 구해진 j와 f 인자가 다른 공기 온도에서도 적용 가능함을 알 수 있다. 또한 

이로부터 식(1)의 Prandtl 수의 지수 2/3가 무리가 없다고 판단된다. 하지만 본 공기 온도 범위(9~21℃)에서 

Prandtl 수의 변화가 0.7336에서 0.7309로 1% 미만이므로 Prandtl 수의 지수를 판단하기엔 다소 미흡한 면이 

있다. 



김내현, 조홍기

156 ⓒ SAREK

500 1000 1500
0.01

0.1

 

ReDc

 690kg/hr
 460kg/hr
 230kg/hr

j
f

Wet

(a) Effect of water flow rate

   

500 1000 1500
0.01

0.1

ReDc

 RH(70%)
 RH(60%)
 RH(50%)

j
f

Wet

(b) Effect of air relative humidity

Fig. 4  Effect of experimental parameters on j and f factor(wet).

3.2 습표면 

습표면에서는 건표면과는 달리 공기 중의 수증기가 열교환기 표면에 응축되고 이 응축수는 부가적인 열저항이 
됨과 동시에 열교환기의 표면 형상을 변화시켜 열전달계수에 영향을 미치게 된다. Fig. 4에 습표면에서 실험 

변수가 j와 f 인자에 미치는 영향을 나타내었다. Fig. 4(a)는 관 내측 물 유량 영향을 보여준다. 실험은 관 내측 

물 유량 230~630 kg/hr 범위에서 전방 풍속을 0.75~2.0 m/s로 변화시키며 수행되었다. 이 때 공기의 건습구 

온도는 35.5℃/29℃, 물 온도는 6℃로 유지되었다. Fig. 4(a)에는 물 유량 230 kg/hr에서 전방 풍속 2.0 m/s의 

데이터가 누락되어 있는데 이는 이 조건에서 완전 습표면이 형성되지 않고 부분 습표면이 형성되었기 때문

이다. 부분 습표면의 형성 여부는 실험 데이터의 자료 처리를 통하여 확인할 수 있는데 부분 습표면 데이터에 
제 2.3절의 완전 습표면 해석을 수행하면 비현실적으로 높은 열전달계수가 얻어진다. 

Fig. 4(a)는 물 유량 변화가 j 인자에 미치는 영향은 3% 이내로 무시할 만함을 보여준다. 하지만 f 인자는 

물 유량의 증가에 따라 증가하여 최대 20%까지 차이가 난다. 물 유량이 증가하면 열교환기의 UA값이 커지고 

따라서 전열량이 증가하게 된다. 전열량이 증가하면 열교환기 표면에 응축수량도 증가하고 이 응축수량의 

변화가 j와 f 인자에 영향을 미치게 된다. 본 실험의 결과는 응축수량이 증가하더라도 j 인자는 변화가 없음을 

보여준다. 반면 f 인자는 응축수량의 증가에 따라 증가하는데 이러한 경향은 다른 연구자들도 보고한 바 

있다.(13, 14) Wang et al.(13)
에 따르면 핀-관 열교환기에서 습표면 형성시 일부 배출되지 못한 응축수가 핀과 핀 

사이의 튜브 하부에 물방울 형태로 매달려 있게 되고 이 물방울이 부가적인 압력 손실을 유발하게 된다. 물방울의 
크기는 응축수량에 비례하여 커지므로 f 인자도 따라서 증가한다. 하지만 튜브 하부의 물방울의 크기 변화는 

열전달계수(j 인자)에는 별로 영향을 미치는 않는 것으로 나타났다.     
Fig. 4(b)는 외기의 상대습도가 j와 f 인자에 미치는 영향을 보여준다. 이 때 공기의 건구 온도는 35.5℃, 물 

온도는 6℃, 물 유량은 690 kg/hr로 유지되었다. 상대습도가 증가할수록 f 인자는 증가함을 보인다. 
하지만 j 인자는 상대습도와 무관하게 일정하다. 상대습도의 증가하면 응축수량도 증가하고 응축수량의 

증가에 따라 f 인자도 증가한 것으로 판단된다. 하지만 j 인자는 응축수량에 크게 영향을 받지 않음을 

보이는데 이는 Fig. 4(a)와 동일한 결과이다. 
Fig. 5에 건표면과 습표면의 j와 f 인자를 비교하였다. 건표면 데이터는 건습구온도 21℃/16℃(RH = 60%)

에서 획득한 데이터이고 습표면 데이터는 건구온도 35.5℃, 상대습도 60%에서 획득한 데이터이다. Fig. 6은 

습표면의 j와 f 인자가 건표면의 값보다 각각 11%, 83% 큼을 보여준다. 이는 전술한 바와 같이 열교환기 튜브 

하부에 형성된 물방울이 열전달계수와 압력손실을 증가시키기 때문이다. 또한 물방울이 미치는 영향은 열전달

보다는 압력손실에 더욱 큼을 알 수 있다.
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Fig. 5  Comparison of j and f factors between dry and wet condition.

4. 결  론

본 연구에서는 설계 온도 조건에서 얻어진 j와 f 인자가 실제 공조기 운전시에도 무리없이 적용 가능한지를 

실험을 통하여 확인하였다. 이를 위하여 2열 슬릿 핀-관 열교환기에 대하여 외기 온도를 변화시키며 일련의 

실험을 수행하였다. 또한 관 내측의 물의 온도와 유량이 미치는 영향도 살펴보았다. 주된 결론은 다음과 같다. 
(1) 건표면의 경우 관 내측 물 온도, 물 유량 그리고 외기의 온도 변화가 j와 f 인자에 미치는 영향은 무시할 

만 하였다. 이로부터 데이터 리덕션시 별도의 실험을 통하여 얻어진 관 내측 상관식의 적용이 무리가 

없다고 판단된다. 또한 j 인자에 포함된 Prandtl 수의 지수 2/3도 적절하다고 판단된다.
(2) 습표면의 경우 관 내측의 유량, 외기의 상대습도 변화에 따른 수증기 응축수량의 변화가 j 인자에 미치는 

영향은 무시할 만하였다. 하지만 f 인자는 응축수량의 증가에 따라 증가하였다. 
(3) 습표면 j와 f 인자는 건표면의 값보다 크게 나타났고 그 차이는 f 인자에서 더욱 컸다. 이는 습표면 실험시 

열교환기 튜브 하부에 형성되는 물방울이 열전달 및 압력손실에 미치는 영향 때문으로 판단된다. 
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