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Analysis of heat transfer area and pressure drop of a plate-type condenser based on 

channel distance and number of channels
Jun-Seong Kim1 ․ You-Taek Kim2 ․ Do-Yeop Kim†

 

요약: 최근 화석연료의 대체방안으로 유기랭킨사이클을 이용한 발전기술이 주목받고 있다. 판형 열교환기를 사용하는 것

은 유기랭킨사이클의 소형화에 있어 효과적이다. 판형 열교환기의 채널 간극과 채널 개수는 열전달면적 및 압력강하에 

직접적인 영향을 미치는 변수이다. 압력강하는 사이클의 효율을 감소시키는 요소이므로 열역학적 사이클의 설계단계에

서 정확하게 예측하는 것이 중요하다. 본 연구에서는 유기랭킨사이클용 판형 응축기에 대한 적합한 열전달 및 압력강하

모델을 선정하고, 열전달 및 압력강하를 동시에 연산할 수 있는 알고리즘을 개발하였다. 개발된 알고리즘은 참고문헌의 

연구결과를 기준으로 검증하였다. 검증결과는 개발된 알고리즘이 충분한 신뢰성을 갖는 것으로 나타내었다. 검증을 마친 

알고리즘을 이용하여, Kim 등의 실험용 판형 응축기의 압력강하 개선을 위한 연구를 수행하였다. 그 결과, 채널 간극이 

1.6mm 이상, 채널 개수가 93개 이상에서 응축기의 입구압력 대비 3% 이내의 압력강하를 기대할 수 있었다.

주제어: 판형 응축기, 채널 간극, 채널 개수, 열전달면적, 압력강하

Abstract: Recently, power generation technology using an organic Rankine cycle has attracted attention as an alternative method 

of fossil fuels. Using a plate heat exchanger is effective at miniaturizing the organic Rankine cycle. The channel distance and 

number of channels in the plate heat exchanger are variables that directly affect the heat transfer area and pressure drop. 

Accurate prediction during the design step of the thermodynamic cycle is crucial because the pressure drop is a factor that re-

duces the efficiency of the cycle. In this study, suitable heat transfer and pressure drop models for a plate-type condenser of 

an organic Rankine cycle were selected and an algorithm was developed to simultaneously calculate heat transfer and pressure 

drop. The developed algorithm was verified based on the results of the reference literature. Verification results indicated that 

the developed algorithm has sufficient reliability. Using the validated algorithm, a study was then conducted to improve the 

pressure drop of an experimental plate-type condenser of Kim et al. Results revealed a pressure drop of less than 3% to the 

inlet pressure of the condenser could be expected when the channel distance was 1.6mm or more and the number of channels 

was 93 or more.

Keywords: Plate-type condenser, Channel distance, Number of channels, Heat transfer area, Pressure drop

Nomenclature

: heat transfer area [m2]

: channel distance [mm]

: Boiling number 

 : hydraulic diameter [m]

: friction factor 

: mass flux [kg/m2∙s]

: enthalpy [J/kg]

: heat transfer coefficient [W/m2∙K]

: thermal conductivity [W/m∙K]

 : plate length [m]

 : mass flow rate [kg/s]

 : number of channels

: Nusselt number
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: number of sections

: pressure [kPa]

Pr: Prandtl number 

: heat transfer rate [W]

″ : heat flux [W/m2]

 : Reynolds number

 : temperature [K]

: plate thickness [mm]

: overall heat transfer coefficient [W/m2∙K]

: vapor quality 

: plate width [m]

: mean vapor quality

∆: log mean temperature difference [K]

Greeks

 : chevron angle [rad]

: viscosity [Pa∙s]

: density [kg/m3]

Subscripts

: cooling water

: equivalent

 : gas

: inlet

 : liquid

: outlet

: working fluid

: single-phase

: total

: two-phase

 

1. 서 론

최근 산업에서 사용조건 및 목적에 따라 다양한 형식의 

열교환기가 사용되고 있다. 판형 열교환기(PHE: Plate Heat 

Exchanger)는 고온유체와 저온유체가 번갈아 통로에 유입

됨으로써 매우 효과적인 열전달을 기대할 수 있다[1]. 따라

서 판형 열교환기는 열전달계수가 높으며, 각-관 열교환기

와 비교하여 열전달면적이 작아 소형화가 가능하다[2].

판형 열교환기는 소형화의 장점으로 있으므로 중∙저온 

열원을 다루며, 비교적 유체의 온도변화가 적은 유기랭킨

사이클의 열교환기로 사용하기에 적합하다. T. W. Lim et 

al. [3]은 선박폐열회수용 유기랭킨사이클의 판형 열교환기

에 관하여 연구를 수행하였다. 여기서, 다양한 문헌에서 제

시하는 열전달모델에 관하여 비교분석하였다. 각 문헌의 

모델은 동등한 열역학적 조건에서 서로 상이한 열전달계수 

제시함에 따라 판형 열교환기의 해석에 있어 보다 적합한 

해석모델을 선정하는 것이 중요하다.

J. S. Kim et al. [4]은 반경류 터빈 및 판형 열교환기로 구

성되는 유기랭킨사이클용 장비를 구축하여 실험을 수행하였

다. Figure 1은 실험 시 판형 열교환기 형식인 판형 응축기의 

입구압력대비 압력강하를 나타낸다. 여기서 압력강하가 약 

3.31 ~ 10.27%에 달하였다. 열교환기 내 압력강하는 사이클

의 비가역성을 초래하므로 열역학적 효율을 저하시키는 요

소이다[5]. 따라서 열교환기 내 지나치게 큰 압력강하가 발

생할 경우 적절한 판형 열교환기의 개선조치가 필요하다.

판형 열교환기는 채널 간극 및 개수를 조정함으로써 열

교환기의 개선이 용이하다는 장점이 있다[2]. D. Hu et al. 

[6]은 판형 열교환기를 적용한 유기랭킨사이클의 예비설계 

및 탈설계 성능분석을 수행하였다. D. Hu et al. [6]의 연구

에서 채널 간극은 판형 열교환기의 열전달면적 및 압력강

하에 지대한 영향을 미쳤다. 또한 채널 개수는 열전달면적

을 결정하며, 이는 압력강하에 영향을 미치는 요소가 된다.

한편, 열교환기의 열전달 및 압력강하를 동시에 고려할 시 

반복계산을 통한 설계지점을 모색해야 한다. 또한 작동유체

의 상태가 변화하는 이상유동구간은 열교환기 해석에 있어 

쉽지 않은 문제이다. 본 연구에서는 적합한 열전달 및 압력

강하모델을 선정한 뒤, 모델의 검증을 수행하였다. 여기서, 

열전달 및 압력강하를 동시에 연산이 가능하며, 이상유동구

간을 세부구간으로 나누어 해석하도록 알고리즘을 프로그래

밍 하였다. 검증을 마친 알고리즘을 통하여 채널 간극 및 개

수에 따른 J. S. Kim et al. [4]의 실험용 판형 응축기의 열전

달면적 및 압력강하를 분석하였다. 이를 통하여 상기 판형 

응축기의 압력강하개선을 위한 채널 간극 및 개수를 제시하

였다. 판형 열교환기의 분석을 위한 프로그래밍은 공학 수치

해석 프로그램 MATLAB R2016a [7]를 이용하였다.

Figure 1: Pressure drop of the plate-type condenser in the 

experiment of J. S. Kim et al. [4]

2. 판형 응축기의 해석모델

2.1 판형 열교환기 기하학적 구조

판형 열교환기의 기하학적 구조는 Figure 2와 같다. 이러

한 판형 열교환기는 V자 모양으로 쉐브론각()을 형성하는 
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헤링본 패턴을 지니고 있다[2]. 열전달 및 압력강하 해석에 

필요한 수력직경()과 질량유속()은 각각 식 (1) ~ 식 

(2)로 표현할 수 있다.

                                             (1)

 


                                      (2)

Figure 2: Geometry of the plate heat exchanger

2.2 열전달면적 및 압력강하 산정

열교환기의 설계에 있어 해석모델은 해석결과에 지대한 

영향을 미치므로, 많은 연구에서 실험을 통한 열전달 및 압

력강하 상관식이 제시되었다. 본 연구에서는 유기랭킨사이

클용 판형 응축기를 대상으로 해석한 D. Hu et al. [6]의 연

구를 참조하였다.

열교환기의 총열전달계수(), 대수평균온도차(∆) 및 

열전달률()은 각각 식 (3), 식 (4) 및 식 (5)와 같이 정의된

다. 그리고 이 값들을 이용하여 식 (6)과 같이 열교환기의 

열전달면적()을 구할 수 있다. 또한 열교환기내의 압력강

하(∆)는 식 (7)을 통하여 산정한다. 여기서 열교환기 종

류 및 유동상태에 따라 적절한 열전달계수() 및 마찰계수

()를 선정하는 것이 중요하다.  




 


 





                                   (3)

∆ 
ln 

 


    
                   (4)

                       (5)

 ∆


                            (6)

∆ 


                                      (7)

2.2.1 단상유동

단상유동에서 수를 구하기 위하여, 식 (8)과 같이 

Chisholm과 Wanniarachchi의 상관식[8]을 적용하였다. 

수는 식 (9)를 이용하여 열전달계수()를 구할 수 있다. 단

상유동에서 마찰계수는 식 (10)과 같이 표현할 수 있다[9].

  


Pr                       (8)

 


                                           (9)

 


                                            (10)

2.2.2 이상유동

Y. Y. Yan et al. [10]과 같이 응축기 내의 이상유동에 해

당하는 수는 식 (11)과 같다. 또한 W. S. Kuo et al. [11]

의 연구를 참조하여, 식 (12)와 같이 마찰계수()를 구할 수 

있다.

  
Pr

                             (11)

  
                             (12)

여기서, 등가 레이놀즈수 와 등가 질량유속 는 각

각 식 (13) ~ 식 (14)와 같이 표현할 수 있다.

 


                                     (13)

  



 







                      (14)

3. 해석모델의 검증

3.1 해석 알고리즘

J. S. Kim et al. [4]의 실험에서 사용된 판형 응축기의 분석

에 앞서, D. Hu et al. [6]의 연구에서 적용된 해석모델의 검증

연구를 수행하였다. Figure 3은 응축기의 T-s선도를 나타낸다.

r1은 작동유체가 응축기로 유입되는 지점이며, 과열증기 

상태이다. r2는 작동유체의 포화증기에 해당하는 지점이며, 

r1에서 r2까지는 작동유체의 단상유동구간이다. r3은 작동

유체가 응축기로부터 배출되는 지점이며, 포화액 상태이다. 

r2에서 r3까지는 작동유체의 상변화가 발생하는 이상유동

구간이다. c3과 c1은 각각 응축기내 냉각수 입구 및 출구지

점이며, c2는 작동유체가 r2지점일 때 냉각수의 상태를 나
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타내는 지점이다. 

Figure 4는 단상유동구간의 해석 알고리즘 순서도를 나타

낸다. 입력하는 프로그램의 초기 값은 r1의 압력()과 온

도(), c1의 온도(), 채널 간극() 및 개수()이다. 여

기서, c1지점의 압력은 일정한 값으로 설정하였으며, 냉각

수의 압력강하는 무시하였다. r1과 c1지점은 초기 값에 의

해 결정되며, r2의 압력()은 가정한다. 여기서 정상상태

의 에너지보존법칙에 따라 c2지점의 온도()가 산정되며, 

대수평균온도차(∆)를 구할 수 있다. 또한 열전달계수

모델에서 각각의 열전달계수( ,) 및 총열전달계수()가 

산출된다. 산출된 대수평균온도차(∆)와 총열전달계수

()를 통하여 식 (6)에 따라 단상유동구간의 열전달면적

() 및 판의 길이()를 구할 수 있다. 판의 길이()는 

압력강하모델에 반영되며, 단상유동에서의 마찰계수()를 

산정한 뒤, 식 (7)에 따라 단상유동구간에서 작동유체의 압

력강하(∆) 및 출구압력()을 구할 수 있다. 여기서 가

정한 r2의 압력()과 산정된 출구압력()에서 오차가 

0.001이상일 경우, 를 0.001kPa씩 감소시키며 반복계산

을 수행한다. 두 값의 오차범위가 만족할 시 반복계산은 종

료되고, 단상유동구간에서의 열전달면적(), r2의 압력

() 및 c2의 온도()가 결정된다.

이상유동구간은 건도변화에 따라 작동유체의 상태가 비선

형적으로 변화함에 따라 일정한 단위로 구간을 나누어 해석

하는 것이 바람직하다. D. Hu et al. [6]의 연구에서는 이상유

동구간의 해석방법에 관하여 구체적으로 명시되어 있지 않

아, 본 연구에서는 건도를 기준으로 이상유동구간을 나누었

다.

Figure 5는 이상유동구간의 해석 알고리즘 순서도를 나타

낸다. 이상유동구간은 건도를 기준으로 n 개의 세부구간으

로 나누었다. 첫 번째 세부구간의 입구 측 건도는 포화증기 

상태에서 시작되며, 첫 번째 세부구간의 입력 값은 Figure 4

의 단상유동구간의 결과인 r2의 압력() 및 c2의 온도

()의 값이다. 다음으로, 첫 번째 세부구간의 출구 측 건

도에 해당하는 압력()이 가정되며, 이후 열전달계수모

델에 의하여 첫 번째 세부구간의 총열전달계수()가 산정

된다. 또한 에너지보존법칙에 따라 첫 번째 세부구간의 출

구 측 건도에 대응하는 냉각수 온도()가 산정되며, 첫 

번째 세부구간의 대수평균온도차(∆)가 결정된다. 여기

서, 이상유동에 해당하는 첫 번째 세부구간의 열전달면적

(), 판의 길이() 및 열유속(″ )이 산정된다. 첫 번

째 세부구간의 판의 길이() 및 열유속(″ )을 이용하여, 

압력강하모델에서 마찰계수(), 압력강하(∆) 및 출구압

력()을 산출한다. 여기서 첫 번째 세부구간의 출구 측 

압력()에 대한 가정 값과 계산된 출구압력()의 오

차가 0.001이상일 경우, 가정한 압력()을 0.001kPa씩 감

소시켜 반복계산을 수행한다. 두 값의 오차범위 만족시 반

복계산은 종료되고, 첫 번째 세부구간의 열전달면적()

이 결정된다. 또한 첫 번째 세부구간의 출구 측 건도에 해

당하는 작동유체 압력()과 냉각수 온도()가 결정된

다. 이와 같은 알고리즘으로 결정된 i 번째 유체의 상태량

과 가정된 i+1 번째 작동유체의 압력( )을 이용하여 

특정 세부구간의 열전달면적 및 압력강하를 구한다. 이상

유동구간은 n 번째 구간이 되는 i+1 의 건도가 ‘0’이 되는 

지점까지 계산을 수행한다. 이상유동구간의 계산이 종료되

면, 이상유동구간의 총 열전달면적(), r3의 압력() 및 

c3의 온도()의 값이 결정되면서 순서도가 종료된다. 여

기서, 식 (15) ~ 식 (16)을 통하여 판형 응축기의 총 열전달

면적() 및 총 압력강하(∆) 를 구할 수 있다.

                                          (15)

∆                                        (16)

Figure 3: T-s diagram of the plate-type condenser

Figure 4: Flow chart of the plate-type condenser analysis 

(Single-Phase zone)
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Figure 5: Flow chart of the plate-type condenser analysis 

(Two-Phase zone)  

3.2 해석모델 검증결과

본 연구에서 제시한 알고리즘을 검증하기 위하여 D. Hu 

et al. [6]의 연구에서 판형 응축기의 운전조건과 연구결과

를 참고하였다. 이상유동구간의 세부구간 개수()는 열교

환기의 해석결과에 지배적으로 영향을 미치는 변수가 될 

수 있다. Figure 6과 Figure 7은 각각 이상유동구간의 세부

구간 개수()에 따른 열전달면적() 및 압력강하(∆)의 

수렴성 테스트 결과이다. 두 결과 모두 세부구간 개수()가 

100개인 경우에 D. Hu et al. [6]의 연구결과 대비 오차율이 

수렴되는 결과를 보였다.

Table 1은 수렴된 해석모델의 검증결과를 나타낸다. D. 

Hu et al. [6]의 연구와 오차율이 발생하는 원인은 다음과 

같다. 첫째, 절단오차 때문이다. 예를 들어 D. Hu et al. 

[6]의 연구에서 명시되어 있는 터빈입구조건이 65.9℃, 

475kPa, 터빈출구조건이 47.3℃, 220kPa인 경우 터빈의 효

율은 약 85.57%에 달하나, D. Hu et al. [6]의 연구에서 명

시한 터빈의 효율은 82.3%에 불과하다. 이러한 차이는 D. 

Hu et al. [6]의 연구에서 명확하게 명시하지 않은 각 변수

의 소수점 이하의 값에서 기인한 것으로 보인다. 둘째, D. 

Hu et al. [6]의 연구에서 판의 재질을 명확히 알 수가 없

어, 본 검증에서는 판의 재질을 티타늄으로 가정하였다. 

판의 재질은 총열전달계수()의 값을 산출할 시 필요한 

판의 열전도도()의 값을 결정하므로, 해석에 적지 않은 

영향을 미치는 변수이다. 마지막으로 열교환기의 이상유

동구간에서 열전달 및 압력강하모델의 적용방법에 관하여 

구체적으로 명시되어 있지 않은 점이 오차율 상승에 기인

한 것으로 보인다.

그러나 Table 1에서 보인 바와 같이 D. Hu et al. [6]의 연

구결과와 본 연구의 결과 중 특히, 압력강하(∆) 값은 대

동소이하므로 본 연구에서 개발한 알고리즘의 신뢰성은 충

분한 것으로 사료된다.

Figure 6: Convergence test of heat transfer area according to 

number of sections

Figure 7: Convergence test of pressure drop according to 

number of sections

Table 1: Results of analytical model validation 

Heat transfer area Pressure drop 

D. Hu et al. [6] 55.0 m2 6.8 kPa

This study 61.2 m2 6.4 kPa

Error rate 11.28 % 5.78 %

4. 실험용 판형 응축기 분석

J. S. Kim et al. [4]의 실험용 판형 응축기의 개선을 위하

여, 앞서 검증을 마친 알고리즘을 이용하여 채널 간극() 

및 채널 개수()에 따른 실험용 판형 응축기의 열전달면
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적() 및 압력강하(∆)를 분석하였다. J. S. Kim et al. [4]

의 실험에서 사용된 판형 응축기의 기하학적 구조에 대한 

사양은 Table 2와 같으며, 분석을 위해 본 연구에서 개발한 

알고리즘이 요구하는 초기 값의 조건은 Table 3과 같다.

Figure 8은 채널 간극()에 따른 열전달면적() 및 압력

강하(∆)의 변화를 나타낸다. 채널 간극()이 증가할수록 

열전달면적()은 증가하나, 압력강하(∆)는 감소한다. 

즉,  채널 간극()을 증가시키는 조치는 판형 응축기의 압

력강하(∆)를 줄일 수 있다는 점에서 긍정적이다. 그러나 

채널 간극()의 증가에 따라 열전달면적()이 증가하게 되

고 이것은 열교환기의 비용을 증가시키는 결과를 초래한

다. 그러므로 적절한 채널 간극()을 선정할 필요가 있다. 

D. Hu et al. [6]은 적절한 채널 간극()을 입구압력 대비 

압력강하(∆)가 3%인 조건을 제시하였다. 본 연구의 결

과, 채널 간극()이 1.6mm인 경우 압력강하가 약 2.95%에 

해당한다.

Table 2: Geometry of the plate-type condenser

Parameters Value

Number of plates 187

Material of plate Titanium

Chevron angle,   [deg.] 60

plate width,  [m] 0.6

Channel thickness,  [mm] 0.6

Table 3: Analysis condition of the plate-type condenser

Parameters Value

R245fa inlet temperature ,  [K] 315.22

R245fa inlet pressure,  [kPa] 230.0

R245fa mass flow rate,   [kg/s] 5.655

Cooling water outlet temperature,  [K] 303.15

Cooling water outlet pressure,  [kPa]  200

Cooling water mass flow rate,  [kg/s] 50.35

Figure 9는 앞선 결과를 반영하여, 채널 간극()이 1.6mm

인 상태에서 채널 개수()에 따른 열전달면적() 및 압

력강하(∆)의 변화를 나타낸다. 채널 개수()가 증가할

수록 열전달면적()는 증가하며, 압력강하(∆)는 감소한

다. 채널 개수() 93개에서 압력강하가 3%이내에 달하였

으며, 이때 열전달면적() 및 압력강하(∆)는 각각 약 

31.60m2, 6.78kPa에 달하였다. 즉, 압력강하가 약 3.31 ~ 

10.27%에 달하였던 J. S. Kim et al. [4]의 실험용 판형 응축

기는 채널 간극() 1.6mm, 채널 개수() 93개에서 3%이

내의 압력강하 개선을 기대할 수 있다.

Figure 8: Results of heat transfer area and pressure drop of 

the plate-type condenser according to the channel distance

Figure 9: Results of heat transfer area and pressure drop of 

the plate-type condenser according to the number of chan-

nels

5. 결  론

본 연구에서는 J. S. Kim et al. [4]의 실험에서 사용된 판

형 열교환기 형식인 판형 응축기의 압력강하를 개선하기 

위한 연구를 수행하였다. 판형 응축기의 해석을 위하여 D. 

Hu et al. [6]의 연구를 참조하여, 열전달 및 압력강하모델

을 동시에 연산 가능한 알고리즘의 프로그래밍 및 검증을 

수행하였다. 그리고 검증을 마친 해석 알고리즘을 이용하

여 J. S. Kim et al. [4]의 실험용 판형 응축기를 분석하였으

며, 아래와 같은 결론을 얻을 수 있었다.

(1) 본 연구에서 프로그래밍한 알고리즘이 제시하는 열전

달면적 및 압력강하는 D. Hu et al. [6]의 연구에서 명시

된 값과 비교하여 각각 약 11.28 %, 5.78 %의 오차율을 

보였다. 이러한 오차율의 원인은 수치의 절단오차, 불

분명한 판형 열교환기의 판 재질 및 이상유동구간 해석

방법 등으로 인하여 발생된 것으로 보인다.
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(2) 채널 간극 및 개수에 따른 J. S. Kim et al.[4]의 실험용 

판형 응축기의 열전달면적과 압력강하를 분석한 결과, 

채널 간극() 1.6mm 이상, 채널 개수() 93개 이상에

서 3%이내의 압력강하를 기대할 수 있다. 추후 실험 시 

이번 연구의 결과를 반영하여 판형 응축기의 개선작업

이 이루어진다면 보다 향상된 유기랭킨사이클의 효율

을 기대할 수 있다. 

후속연구로는 본 연구를 바탕으로 작동유체가 압축액유

동, 이상유동 및 과열유동의 영역으로 상태가 변하는 판형 

열교환기 형식의 증발기에 관하여 추가적인 연구를 진행할 

예정이다. 
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