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Nomenclatures

A : Area (m2)

b : Corrugation depth (m)

D : Diameter (m)

cp     : Specific heat (kJ/kgㆍ℃)

dP : Differential pressure (kPa)

f : Friction factor 

G : Mass flux (kg/m2ㆍs)

h : Convective heat transfer coefficient (kW/m2ㆍ℃)

k     : Thermal conductivity (kW/mㆍ℃)

L : Length (m)

m : Mass flow rate (kg/h)

N : Number

NTU : Number of heat transfer unit

Nu : Nusselt number

Pr : Prandtl number

Q : Heat transfer rate (kW)

Re    : Reynolds number

T : Temperature (℃)

t : Thickness (m)

U : Overall heat transfer coefficient (kW/m2ㆍ℃)
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Greeks

α : Chevron angle (°)

ε : Effectiveness

λ : Corrugation pitch (m)

μ : Viscosity (kg/mㆍs)

ρ : Density (kg/m3)

φ : Enlargement factor 

ψ : Corrugation parameter 

Subscripts

  avg : Average 

c : Cold side

ch : Channal 

cross : Cross sectional 

eff : Effective

exp : Experimental

f : Frictional 

h : Hot side 

hy : Hydraulic

i : Inlet

LMTD : Logarithmic mean temperature difference 

o : Outlet 

port : Plate heat exchanger port 

pred : Predicted

tot : Total 

w : Plate heat exchanger width 

wall : Plate heat exchanger wall
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Among the various cooling and heating systems, the absorption type system 

requires less power than the vapor compression type system because it operates 

under low temperature and low pressure conditions. In addition, it is eco-friendly 

by using an absorbent having no global warming potential and ozone depletion 

potential as the working fluid. However, the COP (coefficient of performance) 

based on the double-effect absorption system is relatively low (about 1.2~1.5). 

Thus, various studies are being conducted to improve the COP of the absorption 

type system in many countries. The solution heat exchanger for heat recovery is 

a main component of the absorption system, and it can improve its performance 

by reusing waste heat thrown away inside the system. Still, research on solution 

heat exchangers is not sufficient. Thus, this study analyzed the heat transfer 

characteristics and pressure drop of the solution in the plate heat exchanger. 

While analyzing the average heat transfer rates of the high and low 
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temperature solution heat exchanger, the average heat transfer rate increased as 

the mass flow rate and inlet temperature on the high temperature side increased. 

In addition, the average heat transfer rate of the high temperature solution heat 

exchanger was higher than that of the low temperature solution heat exchanger. 

For this reason, it can be confirmed that the calculated average heat transfer 

rate of the high temperature solution heat exchanger was higher than that of 

the low temperature solution heat exchanger. This is due to the increase in 

specific heat with the increase in the temperature of the LiBr solution. 

While analyzing the pressure drop of the low-temperature solution heat 

exchanger, the high-temperature side pressure drop was the lowest (0.325 kPa) at 

the high-temperature side inlet temperature and the mass flow rate of 100℃ and 

150 kg/h, respectively. Also, as the hot side mass flow rate increased and the hot 

side inlet temperature decreased, the pressure drop was increased. While 

analyzing the pressure drop of the high-temperature solution heat exchanger, it 

showed a similar trend to that of the low-temperature solution heat exchanger. 

However, it was confirmed that the pressure drop in the low-temperature 

solution heat exchanger was lower than that in the high-temperature solution 

heat exchanger. This is because the viscosity of the fluid increases with the 

decrease in temperature. Finally, the experimental results of the solution heat 

exchanger were applied to the Wilson plot method for developing Nu and the 

friction factor correlation, and the developed correlation in the existing plate heat 

exchanger experiment was compared with the correlation developed in this study. 
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제 1 장 서 론

제 1 절 연구 배경

전 세계적으로 기술 및 경제가 성장함에 따라 환경적 문제와 에너지 다소비의 

심각성은 매년 대두되고 있다 [1]. 빠른 경제성장을 이룬 미국 기준 각 주를 대상

으로 1997년부터 2016년까지 에너지 소비와 GDP 간의 상관관계를 조사하였다. 그 

결과, 산업 설비의 지속적인 가동 및 경제성장으로 인한 1인당 GDP 증가는 에너

지 다소비 및 환경오염을 야기하며 해당 문제에 대한 특단의 정책 및 통제가 필수

적임을 언급했다 [2]. Fig. 1.1은 2000년부터 2017년까지 CO2 발생 및 억제하는 요

소를 나타낸다 [3]. 이중 경제발전에 의한 CO2 발생량은 11,172 Mt으로 가장 큰 비

중을 차지하고 있으며 이는 경제발전이 CO2 발생에 직접적인 영향을 끼침을 근거

한다. 이러한 CO2는 온실가스 종류 중 가장 큰 비율을 차지하며 지표면에 장기적

으로 체류하여 우주로 발산하는 적외선 복사열을 흡수 또는 반사한다 [4]. 

최근 온실가스 (methan, nitrous oxide and chlorofluorocarbons)로 인해 온실효과

가 심각해지고 이는 지구 표면의 평균 온도상승, 해수면 상승, 폭염 및 가뭄과 같

은 기상이변 현상이 동반한다. 더불어 여름철의 기온 상승으로 인해 가정집 및 대

형 건축물에서 과도한 냉방이 이루어져 악순환이 계속되는 실정이다. Fig. 1.2는 

국제에너지기구[IEA] 자료로써 2019년 기준 부문별 CO2 배출 비중을 보여준다. 전 

부문 중 거주지에서 발생하는 간접 및 직접적인 CO2 배출 비중은 37%로 산업 및 

운송 분야보다 높은 비중을 차지한다. 하지만 냉동 및 냉방 설비는 현대 인류에게 

있어 산업 및 제조 분야와 더불어 쾌적한 생활환경 조성을 위한 필수 불가결한 요

소임으로 온실가스 배출규제에 준수하고 최적의 성능을 위한 냉방 및 냉각기술에 

대한 꾸준한 연구가 필요하다. 

현재 냉동 및 냉방 설비에 사용되는 냉매는 프레온 가스 기반의 냉매인 R-12, 

R-22에서 벗어나 R717, R744 등의 자연 냉매와 Low GDP 대체 냉매인 R1234yf, 

R1234ze 사용이 장려되고 있다 [5]. 하지만 4세대 냉매인 R1234yf, R1234ze 등은 
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2~3세대 냉매에 비해 고가이며, 독성, 가연성, 사용압력 등의 제약성을 갖고 있다. 

해당 냉매로 작동하는 증기 압축식 냉동기는 흡수식 냉동기보다 높은 COP를 갖으

나 상당량의 CO2 배출로 인해 높은 지구온난화 지수 (GWP) 및 오존 감소 잠재지

수 (ODP)를 갖는다 [6]. 

반면 흡수식 냉동기는 대표적으로 LiBr/H2O 및 H2O/NH3와 같은 흡수제와 냉매로 

작동되며 이는 독성이 없고 불연성이며 금속과 화학반응을 일으키지 않기 때문에 

화학적으로 안정적이다 [7]. 또한 흡수식 냉동기는 증기 압축식 냉동기와 비교하여 

저온 및 저압 조건에서 작동되기 때문에 압축기와 같은 기계적인 동력 (압축기)이 

불필요하기에 에너지 절약 면에서 우수하기에 CO2 배출량 최소화를 기대할 수 있

다 [8]. 하지만 흡수식 냉동기는 증기 압축식 냉동기와 비교하여 COP가 낮고 대용

량 냉방에 적합하여 대형 건축물의 냉방 설비 및 공업적인 규모에 주로 사용된다 

[9]. 그러므로 흡수식 냉동기의 성능향상을 위한 지속적인 연구가 필요하며 이를 

위해서 흡수식 시스템을 구성하는 요소 부품 (흡수기, 재생기 및 용액열교환기)의 

성능향상을 통해 전체 시스템의 COP 향상을 기대할 수 있다.
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2000 to 2019 [3]
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Fig. 1.2 CO2 emission ratio according to driving factor in 2019 [10]
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제 2 절 흡수식 시스템 소개

 흡수식 냉동기는 기계적 동력 없이 흡수액의 온도 변화에 따라 냉매를 흡수ㆍ

분리하여 응축 및 증발시키는 원리로 냉수 등을 만드는 장치로 다양한 열원 (도시

가스, LPG, 폐열 및 배기가스) 및 폐액 활용이 가능하다. 이러한 흡수식 냉동기는 

1929년 미국 Servel 사에서 LiCl/H2O 방식으로 최초 개발되었고, 1950년 Carrier 사

에서 LiBr/H2O 방식 흡수식 냉동기를 개발하여 상업용 및 산업용 공조기기로 시판

한 이래 York, McQuay, Trane, Hunham-Bush 등의 기기 개발에 참여하여 다양한 

모델을 시장에 출시하였다 [11]. 그 이후 미국 내의 가스 생산량의 감소로 흡수식 

냉동기의 생산량이 감소하였지만 일본의 경우 1958년 기차 회사에서 LiBr/H2O 방

식 패키지형 흡수식 냉동기를 개발하여 지역 냉난방 및 산업용으로 사용하였고, 

1968년 Kawasaki 중공업에서 2중 효용 흡수식 냉동기를 개발하여 흡수식 기술의 

주도권이 미국에서 일본으로 바뀌게 되었다. 그 이후에 Ebara, Sanyo, Hitachi, 

Yazaki 등에서 7.5~2,000RT에 이르는 다양한 기종을 생산하고 있다. 

흡수식 냉동기가 최초 개발되었을 때 시스템의 작동 메커니즘은 1중 효용 방식 

이였으나 기술이 개발됨에 따라 COP가 1.0~1.3인 2중 효용 방식이 대중적으로 사

용되었다 [12]. 보편적으로 흡수식 냉동기는 재생기 및 열교환기 개수에 따라 1중 

및 2중 효용 흡수식 시스템으로 구분된다 [13]. 1중 효용 방식의 경우 흡수기에서 

재생기로 이송되는 희용액이 재생기에서 흡수기로 환수되는 농용액과 열교환을 거

친다. 하지만 한 번의 재생과정을 거쳐 응축기로 이송됨으로 높은 농도의 흡수액

을 생성하기 어렵다. 

Fig. 1.3은 2중 효용 흡수식 냉동기의 구성을 보여준다. 반면 2중 효용 방식의 경

우 재생을 통해 발생한 냉매 증기를 통해 2차 재생과정을 거쳐 1중 효용보다 높은 

농도의 흡수액 생성이 가능하다. 높은 농도의 흡수액 생성을 통해 더 많은 냉매 

증기를 흡수할 수 있기 때문에 전체 성능 면에서 이점으로 작용한다. 또한 2개의 

용액 열교환기를 통해 시스템 내에서 발생하는 폐열 활용이 가능하기 때문에 재생

기의 가열부하를 줄일 수 있다. 종합적으로 1중 효용 흡수식 냉동기 대비 2중 효
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용 흡수식 냉동기의 COP는 50% 증가하며 연료 소비량 및 폐기 열량은 65% 및 

30% 정도 감소한다. Fig. 1.3와 Fig. 1.4는 2중 효용 흡수식 냉동기의 구성과 실물

을 보여준다. 
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Fig. 1.3 Schematic diagram of double effect absorption cycle

Fig. 1.4 Image of double effect absorption chiller
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제 3 절 용액열교환기 관련 기존 연구

흡수식 냉동기는 증기 압축식 냉동기와 비교하여 많은 구성요소를 포함되어 있

어 냉동기의 크기가 크고 넓은 설치면적이 필요하다 [14]. 흡수식 냉동기를 구성하

는 요소 부품 (흡수기, 재생기 및 용액열교환기 등)의 성능향상을 통해 설치면적의 

최소화와 더불어 시스템 전체의 COP 향상을 기대할 수 있다. 우선, 흡수식 냉동기

의 요소 부품 중 흡수기 성능향상을 위한 기존 문헌들에 대하여 제시하려 한다. 

흡수기는 흡수식 냉동기를 구성하는 요소 중 가장 크며 시스템 전체 성능에 직접

적인 영향을 미친다. Hosseinnia et al. [15]은 흡수기의 성능향상을 위한 CFD를 통

한 수치적 연구를 진행하였다. 단열 흡수기에서 직경 4.4 mm의 자유 낙하 방울 내

부의 증기 흡수정도를 분석하였다. 작동 압력이 1.32 kPa에서 2.8 kPa로 증가함에 

따라 과냉각도가 13.8K 증가하며 흡수된 수증기의 양이 2.5배 증가함을 관찰했다. 

해당 실험을 통해 흡수기 작동 압력은 작동 온도 및 농도에 따른 과냉각 양에 중

요한 변수로 작용함을 도출했다. 또한, Asfand et al. [16]은 용액 유입속도에 따른 

흡수율을 CFD릍 통해 연구하였으며 유입속도가 0.00118 m/s에서 0.00472 m/s로 증

가함에 따라 흡수율은 2.5배 증가함을 확인했다. 흡수기에서 생성되는 희용액은 흡

수기와 직결되어 있는 재생기로 흘러 재생과정을 거친다. 다음으로 흡수식 냉동기

의 구성요소 중 하나인 재생기에 관한 문헌을 조사해보면, Hu et al. [17]은 새로운 

형태의 판형 강하막 재생기를 제시함으로써 해당 구조를 통해 균일한 용액 분포와 

안정적인 유막 흐름을 보장할 수 있음을 밝혔다. 또한 Hu et al. [18]은 판형 재생

기 내부에 수평 기둥의 호도에 따른 수력학적 분석을 CFD를 통해 분석하였다. 그 

결과, 호도가 0°인 평평한 판과 120°인 형상에서는 유동 흐름의 중단 현상이 발

생하지 않음을 가시적으로 확인하였다. 반면 호도가 180°의 형상을 가진 판형 재

생기의 경우 수평기둥 호의 피크 점에서 액체 저장 효과가 발생하였다. 

본 연구에서 집중적으로 고찰하고자 하는 용액열교환기 관련 기존의 문헌들을 

보면, 용액열교환기는 흡수기와 재생기 중단에 설치되어 있으며 버려지는 열을 재

사용하기 위해 사용된다 [19]. 일반적으로 shell and tube 타입 열교환기가 사용되

나 열교환기 체적 대비 열전달 성능이 우수한 판형열교환기 (열전달 면적이 Shell 



- 9 -

and tube 대비 1/3~1/5 감소)의 적용이 꾸준히 시도되고 있다. 그 이유로 흡수식 

시스템은 흡수액과 냉매 사이에서 흡수 및 분리 등의 물질교환과 열교환이 발생하

기 때문에 흡수액과 냉매 혼합물의 관내 유속이 현저히 느리며 흡수액의 농도 증

가에 따라 열확산 대비 모멘텀 확산이 미약하여 열교환기의 열전달 주요 메커니즘

인 대류열전달이 약하다. 그러므로 대류열전달을 향상시키는 주름 패턴을 지닌 전

열판이 다량 적층되어 제조되는 판형열교환기 적용이 각광받고 있다. 이러한 판형

열교환기는 낮은 Re 수에서도 난류를 유발함으로 동일 조건에서 shell and tube 

타입 열교환기 대비 우수한 열교환 성능을 갖는다 [20]. 또한 판형열교환기의 전열

판 특성상 난류 발생이 용이함으로 파울링 효과를 최소화하는 장점을 갖는다 [21]. 

현재까지 다양한 유체 및 유동조건에 따른 판형열교환기 특성 분석이 진행되었다. 

Kan 등 [22]은 물의 Re 및 Pr 수 범위가 500~2500 및 3.5~6.5인 구간에서 다양한 

쉐브론 각도 (30°/30°, 60°/60° 및 30°/60°)에 따른 열전달 특성을 분석하였

으며 쉐브론 각도에 따른 Nu 수 상관식을 개발하였다. Attalla et al. [23]은 판형열

교환기의 전열판 에 Shot blasting 기술을 접목하여 다양한 거칠기를 구사하였으며 

매끄러운 전열판과 거친 전열판의 유용도 및 pumping power를 비교하였다. 결과

적으로 전열판의 상대조도가 2.6×10-4에서 9.8×10-4으로 증가 시 평균 열전달률과 

압력강하는 증가하였다. 매끄러운 표면 (relative roughness = 2.6×10-4) 기준 SHR 

(specific heat rate)은 낮은 Re 수에서 개선효과가 부각되었으며 Re = 500에서 상

대조도가 3.4×10-4 에서 9.8×10-4로 증가함에 따라 6.9%에서 39.5%까지 향상되었

다. 

물에 따른 판형열교환기 연구뿐만 아니라 열전도도가 우수한 다양한 나노입자를 

이용한 나노유체를 판형열교환기에 적용한 연구도 진행되었다. Huang et al. [24]은 

Al2O3 나노유체와 하이브리드 나노유체 (Al2O3+MWCNT)에 따른 판형열교환기 성능

을 조사하였으며 해당 실험조건에 대한 Nu 수 상관식을 개발하였다. 또한 Kuma 

et al. [25]은 다양한 체적농도 및 유량의 CeO2 나노유체 및 ZnO 나노유체를 판형

열교환기에 적용하여 대류열전달계수, 펌프 동력 및 에너지효율을 통합적으로 분

석하였다. Brazegarian et al. [26]은 TiO2 나노유체의 농도를 0.3, 0.8 및 1.5wt%로 

제조하여 유량변화에 따른 열전달 향상 정도를 확인하였다. 결과적으로 유량 및 

농도가 증가함에 따라 대류열전달계수 및 총괄열전달계수가 향상됨을 밝혔다. 이
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와 같이 판형열교환기의 열전달성능 우수성은 위와 같은 다양한 작동유체 실험을 

통해 입증되었다. 

다음으로 열전달 성능이 우수한 판형열교환기를 흡수식 시스템에 적용한 기존문

헌들에 대하여 살펴보면 Vega et al. [27]는 재생기, 응축기 및 용액열교환기를 판

형열교환기로 대체하여 유체의 온도 조건에 따른 성능계수 (COP)를 확인하였다. 

분석결과 흡수식 시스템 내 판형열교환기 적용을 통해 성능 개선 가능성이 있음을 

입증하였다. Jeong et al. [28]은 용액열교환기의 운전조건에서 다양한 엠보싱 형상 

(쉐브론, 타원형 및 원형)에 따른 용접식 판형열교환기의 열교환 특성을 CFD를 통

해 분석하였다. 그들은 동일한 기하학적 및 열조건 하에 타원형 엠보싱 현상이 쉐

브론 및 원형 엠보싱 현상에 비해 높은 열전달 성능과 낮은 압력강하를 가짐을 보

고하였다. 열교환기 채널 내부의 대류열전달계수 및 총괄열전달계수를 구하기 위

해 무차원수인 Nu 수가 필요하다. 이러한 Nu 수는 열교환기의 형상 및 유체의 특

성에 따라 상이함으로 실험을 통한 경험적 상관식이 필수적이다. Water/water에서 

얻어진 기존 실험의 Nu 수 상관식을 통해 LiBr/LiBr 실험의 Nu 수 예측 가능 여부

를 확인하기 위해 Song et al. [29]은 다양한 각도의 판형열교환기에 따른 Nu 수 

분석을 진행하였다. 그들은 LiBr 수용액 기반 높은 쉐브론 각도 (=78.5°)의 판형

열교환기와 낮은 쉐브론 각도 (=55.7°)에 대한 실험 데이터를 water/water 실험

의 기존 상관식에 대입하여 비교하였으나 작동유체의 유동 및 열적 특성의 차이로 

인해 LiBr/LiBr 실험의 Nu 수 예측은 어려움을 확인하였다. Kwon et al. [12]은 다

양한 쉐브론 각도 (60°/60°, 120°/120° 및 60°/120°)에 따른 판형열교환기 실

험을 진행하였으며 쉐브론 각도가 열전달 특성 및 압력강하에 미치는 영향을 조사

하였다. 또한 실험에 의해 얻어진 데이터를 바탕으로 쉐브론 각도에 따른 Nu 수 

및 마찰계수 상관식을 도출하였다. 그리고, Kim et al. [30]은 쉐브론 각도 (30°, 

45° 및 63°)에 따른 판형열교환기의 열전달 특성 및 압력강하를 분석하였으며 

쉐브론 각도가 증가함에 따라 열전달 성능이 증가함을 실험적으로 증명하였다. 

Song et al. [31]은 삼중효용 흡수식 냉동기의 회수용 용액열교환기 조건을 모사하

였으며 해당 열교환기의 Nu 수 및 대류열전달계수를 Kwon et al. [12]과 Kim et 

al. [30]이 도출한 결과와 비교하였다.



- 11 -

 이처럼 국내·외적으로 흡수식 시스템의 용액열교환기에 판형열교환기를 적용

한 다양한 연구가 진행되었지만 작동조건 (입구 온도 및 유량 변화) 변화에 따른 

상세한 비교를 진행한 연구는 미비한 실정이다. 특히, 용액 열교환기의 작동조건에 

따라 흡수식 시스템 전체 성능에 영향을 미치기 때문에 다양한 작동조건을 모사하

여 분석 및 비교가 요구된다. 또한, 판형열교환기 기초 연구를 통해 수행된 

water/water 실험과 흡수식 시스템의 용액열교환기를 모사한 LiBr/LiBr 실험은 앞

서 제시한 문헌들과 같이 다양하게 이루어졌다. 하지만, LiBr/water 조건에 대한 

실험은 재생기 작동 조건 모사실험을 제외하고 이루어지지 않은 실정이다.  
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제 4 절 연구 목적

 흡수식 냉동시스템은 압축식 냉동시스템과 비교하여 냉매를 고압 및 고온으로 

만들어주기 위한 동력이 불필요하며 낮은 열원으로 작동이 가능하여 다양한 열원 

(도시가스, LPG, 폐열 및 배기가스) 적용이 가능하다. 하지만 흡수식 시스템은 기

존의 압축식 냉동시스템에 비해 낮은 COP를 갖고 넓은 설치면적이 요구되는 단점

을 갖고 있다. 이러한 문제점을 해결하기 위해 흡수식 시스템의 구성요소 (재생기, 

흡수기, 증발기 및 용액열교환기)의 최적화 설계 및 성능향상을 위한 다양한 연구

를 시도되고 있다. 각 요소부품의 성능향상을 통해 흡수식 시스템의 전체 COP 향

상을 기대할 수 있으며 최적화 설계를 통해 시스템의 체적 및 설치면적 최소화를 

연구의 최종목표로 설정할 수 있다. 또한, 흡수식 시스템의 흡수제 (LiBr 수용액)는 

산소 접촉과 고온 환경에서 부식성을 띄며 용액농도에 따른 결정화 (cystallization)

가 발생하여 모사실험이 어려운 관계로 실험적 연구 결과가 부족한 실정이다 [32, 

33]. 본 연구에서는 흡수식 시스템 내 요소 부품인 용액열교환기를 열전달 성능이 

우수한 판형열교환기로 대체하고 실제 작동환경을 모사하여 열교환기의 열전달 특

성 및 압력강하를 분석하였다. 또한, 2중 효용 흡수식 냉동시스템 기준 저온 및 고

온 용액열교환기의 작동환경은 상이하기에 두 실험조건에 따른 차이점을 분석하였

으며 고온 측 유체의 유동 환경 (고온 측 입구 온도 및 질량유량) 변화에 따른 결

과를 조사하였다. 또한 용액열교환기의 실험결과를 바탕으로 Nu 수와 마찰계수를 

계산하였으며 해당 결과를 통해 상관식을 도출하였다. 

 추가적으로 본 연구에서는 LiB/water에 대한 열교환 특성을 분석하였다. 현재까

지 고온 및 저온 측의 작동유체가 동일한 조건 (LiBr/LiBr 및 water/water)에 따른 

판형열교환기 실험은 다양하게 이루어졌으나 LiBr 수용액과 물에 따른 열전달 실

험은 유하 액막식 재생기 관련 연구 [34-36] 외에 시도된 바가 없다. 유하 액막식 

재생기는 LiBr 수용액 (liquid)과 수증기 (gas)에 따른 열교환으로 LiBr 수용액 

(liquid)과 물 (liquid)에 따른 열교환 특성과 상이하기에 별도의 실험이 요구된다. 

물은 LiBr 수용액에 비해 열전달 성능이 우수함으로 흡수식 시스템에서 흡수기 전

단에 존재하는 액상 LiBr 수용액과의 추가적인 열교환을 통해 더 낮은 흡수액 온
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도를 만들 수 있어 흡수기에서 흡수 성능을 향상을 기대할 수 있다. 이를 위하여 

본 연구에서는 흡수식 시스템 내부의 추가 냉각을 위한 LiBr/water 조건에서 판형

열교환기의 열전달 특성 및 성능을 실험적으로 고찰하였다. 또한 water/water 실험 

결과와 성능을 비교하였으며 질량유량 변화에 따른 LiBr/water 실험의 Nu 상관식

을 도출하였다. 마지막으로 water/water 및 LiBr/water 실험 결과를 모두 포함한 

농도에 따른 범용형 Nu 예측 상관식을 도출하였다. 
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제 2 장 용액열교환기 실험장치 및 조건

제 1 절 실험장치 및 냉각장치 

본 연구에서 구성 및 제작된 실험장치의 총괄적인 개략도는 Fig. 2.1과 같다. 고

온 및 고농도의 LiBr 수용액과 저온 및 저농도의 LiBr 수용액을 저장하기 위해 고

온 및 배압에 강한 스테인리스 원통형 탱크를 구축하였다. 또한 저장 탱크에 7.5 

kW 히터 2개를 각각 삽입하여 제어 시스템을 통해 용액의 농도 및 온도를 제어하

였다. 저온 및 고온 측의 LiBr 수용액은 용액펌프와 질량유량계를 통과하여 test 

PHE에서 열교환을 이룬다. 가열된 저온 측 용액과 냉각된 고온 측 용액은 

recovery PHE에서 열교환이 다시 이루어지고 각 용액탱크로 회수된다. 고온 측 용

액은 용액 탱크로 회수되어 추가적인 열부하를 통한 가열이 용이하지만 저온 측 

용액의 경우 충분한 냉각이 이루어지지 않기에 추가적인 냉각장치를 구비하였다. 

recovery PHE를 통과한 저온 측 용액은 3 RT 항온조와 연결된 cooling PHE에서 

냉각과정을 거친다. cooling PHE에서 과냉각을 거친 저온 측 용액은 저온탱크의 

히터에 의해 온도가 제어된다. 고온 용액열교환기 실험조건에서 고온 측 용액의 

온도는 150℃로 많은 양의 냉각부하가 요구된다. 충분한 냉각이 이루어지지 않은 

저온 측 용액은 포화온도를 넘어서 증발하기에 5 RT 항온조를 추가로 구비하여 

부족한 냉각부하를 충족시켰다. 5 RT 항온조는 소형 냉각탑과 연결하여 냉각과정

에 발생한 열은 공기 중으로 방열하였다. 또한 열교환기, 밸브, 용액탱크, 배관 및 

냉각수 배관에서 발생하는 열손실을 최소화하기 위해 단열 성능이 우수한 글래스 

울 (glass wool)로 단열하였다. Fig. 2.2는 제작된 실험 장치의 사진을 보여준다.
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Fig. 2.2 Photograph of experimental setup

Fig. 2.1 The schematic diagram of experimental setup



- 16 -

제 2 절 용액열교환기 실험장치

1. 용액탱크 

 Fig. 2.3은 용액을 저장하는 탱크의 설계도를 보여준다. 용액의 충분한 저장을 

위해 원통의 지름 및 높이는 0.5 그리고 1 m로 제작하였다. 또한 1 kPa 이하와 같

은 낮은 진공 환경에서 발생하는 배압을 견디기 위해 원통형으로 설계되었다. 또

한 용액탱크의 누설을 최소화하기 위해 결합부가 없게 용접하였으며 배관과 연결

되는 포트는 flange 및 union 체결이 가능하게 제작하였다. 각 용액 탱크에 용량이 

7.5 kW인 flange Type 물용 히터가 삽입되어 있으며 히터가 공기 중으로 노출되

는 것을 방지하기 위해 탱크의 하단부에 설치하였다.

            

Fig. 2.3 Design drawing of solution tank
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2. 농도 제어용 응축기

 LiBr 수용액이 저압 조건인 용액 탱크에서 가열되면서 수분은 증발하게 된다. 

이러한 농도 변화를 방지하기 위해 용액 탱크 상부와 연결된 횡형 shell and tube 

type 응축기를 설치하여 증발한 수증기를 일시적으로 저장하였다. 저장된 LiBr 증

기는 관경 25.4 mm인 증기 전용 스테인리스 튜브를 거쳐 응축기로 들어가며 3 

RT 항온조로부터 공급받은 냉각수와 열교환을 통해 응축과정을 거친다. 응축이 이

루어진 응축수는 관직경이 12.9 mm인 스테인리스 튜브를 통해 탱크로 회수된다. 

Fig. 2.4는 농도제어용 응축기의 설계도면을 보여준다. 

            

Fig. 2.4 Design drawing of shell and tube type

condense
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3. 온도측정 센서

 판형열교환기의 입구 및 출구의 온도를 측정하기 위해 접촉식 온도 센서인 저

항온도 검출기 (RTD, resistance temperature detectors)를 설치하였다. RTD 온도 

센서는 절연체의 테두리에 백금, 니켈, 구리와 같은 금속선을 감은 형태로, 도체나 

반도체의 전기저항이 온도에 따라 변하는 원리를 이용하여 온도를 측정한다. 측정 

가능 온도범위는 –200℃~600℃이며 정확도가 높은 편이다. Fig. 2.5과 Table 2.1은 

RTD PT100의 사진과 제원을 보여준다.

           

Fig. 2.5 Image of temperature sensor

Item Specification

Measurement range -200℃~600℃
Diameter 5 mm

Table 2.1 Specification of temperature sensor
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4. 압력측정 센서

용액 탱크 내부의 증기압을 측정하기 위해 탱크의 상단부에 Setra사 730 Model

와 DE Druck사의 UNIK 5000과 같은 진공용 압력계를 설치하였다. 20kPa 미만과 

같이 저압 조건에서 작동되는 저온 용액열교환기 조건의 증기압은 DE Druck사의 

UNIK 5000을 사용하여 압력을 측정하였다. 반면 고온 용액열교환기 작동환경은 가

열로 인해 대기압과 유사한 압력 조건에서 작동된다. 해당 실험의 경우 133 kPa까

지 측정이 가능한 Setra사 730 Model를 통해 측정하였다. DE Druck사의 UNIK 

5000의 최대 측정압력은 20 kPa이며 측정오차는 ±0.2% 미만이다. 또한 Setra사 

730 Model의 최대 측정압력은 1,000 Torr (133.3 kPa)이며 측정오차는 ±0.5% 미만

이다. Fig. 2.6는 센서의 사진을 보여주며 Table 2.2는 상세 사양을 보여준다.

Item
Specification
(UNIK 5000)

Specification
(730 Model)

Pressure range 0~20 kPa 0~133.3 kPa
Accuracy ±0.2% ±0.5%
Excitation 4~10 VDC 9~20 VDC
Output 0~5 VDC 0~5 VDC

Time constant < 10ms <20 ms

Table 2.2 Specification of pressure transmitter 

(a) UNIK 5000 (b) 730 Model

Fig. 2.6 Image of pressure transmitter
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5. 질량유량계

 저온 및 고온 측 탱크로부터 흐르는 용액의 정확한 질량유량을 측정하기 위해 

Oval 사의 coriolis식 ALTImass Type U를 설치하였다. 저온 측 및 고온 측에 순회

하는 용액의 농도는 상이하다. 용액의 농도를 예측하기 위해 해당 장치를 구비하

여 용액의 온도에 따른 밀도를 측정함으로써 용액의 농도를 예측하였다. 용액의 

질량유량이 0~1200 kg/h 내에서 측정이 되며 측정 오차율은 ±0.1%이다. Fig. 2.7은 

coriolis식 질량유량계의 사진을 보여주며 Table 2.3은 유량계의 상세 사양을 보여

준다.

Item Specification

Temperature range -200~200℃
Flow range 0~1200 kg/h

Accuracy (Flow rate) ±0.1%
Accuracy (Density) ±0.003 g/mL

Table 2.3 Specification of mass flow meter

Fig. 2.7 Image of mass

flow meter
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6 판형열교환기

 본 연구에서는 2가지 종류의 브레이징 타입 판열교환기를 사용했다. 용액간의 

열교환 특성을 분석하기 위해 Fig. 2.8에서 (a) DIC-285를 test PHE로 사용했다. 

test PHE에서 충분한 열교환을 거친 후 Recovery PHE를 위한 판형열교환기는 (b) 

DIC-503으로 test PHE보다 큰 제품으로 사용하였다. cooling PHE 또한 recovery 

PHE와 동일한 모델을 사용하였다. Fig. 2.8은 판형열교환기의 사진을 보여주며 

Table 2.4에 판형열교환기의 크기를 제시하였다.

 (a) DIC-285 (b) DIC-503

Fig. 2.8 Image of plate heat exchanger

Item DIC-285 Series DIC-503 Series

Plate width (mm) 105 123
Plate length (mm) 285 503
Number of plates 20 20

Table 2.4 Specification of plate heat exchanger
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7. 히터 컨트롤러 

 고온 용액열교환기 작동조건을 모사하기 위해서 고온 측 용액 탱크의 온도는 

150℃보다 높게 유지되어야 하지만 주변 온도와의 온도차이로 인해 열 손실이 크

게 발생한다. 그러므로 Fig. 29와 같은 heating controller를 구비하였다. 각 용액 탱

크에 가열용량이 7.5 kW인 flange Type 물용 히터가 2개씩 설치되어있다. 또한 용

액 탱크의 하단부에 RTD PT100 온도 센서가 삽입되어 있다. 해당 온도센서는 용

액 탱크의 온도변화를 인식하고 신호를 control box로 보내 자동적으로 ON-OFF 

제어가 가능하도록 설계하였다. 

Fig. 2.9 Image of heating controller
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8. 압력제어 장치

 장치 내 진공도를 유지하기 위해 압력 센서와 연결된 Pressure maintaining 

device를 통해 압력을 유지하였다. 탱크의 압력이 증가할 경우 (c) Timer가 10초로 

설정되고 (a) Vacuum pump가 작동하여 진공펌프 유로에 있는 잔류 공기를 제거한

다. 10초 경과 시 (b) Solenoid valve가 열리면서 내부의 압력을 낮춰준다. 해당 전

자식 밸브는 상시 닫힘 형이며 pilot Type 밸브이다. Fig. 2.10은 구성 부품들의 사

진을 보여주며 Table 2.5와 Table 2.6은 전자식 밸브와 진공펌프의 상세 제원을 나

타낸다. 

(a) Vacuum pump (b) Solenoid valve (c) Timer

Fig. 2.10 Image of the pressure maintaining device component

Item Specification

Model HPS 2130
Max. Pressure 0.7 MPa

Max. Temperature 180℃

Table 2.5 Specification of solenoid valve

Item Specification

Model VP-245-220V
Capacity 4.5 CFM

Compression method 2 stage
Motor 0.5 hp

Table 2.6 Specification of vacuum pump
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9. 용액 펌프

 용액 탱크에 저장된 용액을 송출하기 위해 ㈜천인 에이엠피 사의 Canned 

Motor Pump (L005M-2CH-22S)를 설치하였다. 해당 펌프는 화학, 섬유, 철강 및 원

자력 분야와 같은 악조건에서도 작동이 가능하여 실제 흡수식 냉·온수기에서도 

사용된다. 용액 펌프의 소요동력은 0.55 kW이며 양정은 5 m이다. 또한 유량 가변

범위는 5~20 LPM이다. Fig. 2.11과 Table 2.7은 용액 펌프의 사진과 제원을 보여준

다. 

 

Item Specification

Capacity 0.55 kW
Voltage 220 V
Pole 2P

Frequency 60 Hz
Flow range 5~20 L/min

Table 2.7 Specification of solution pump

Fig. 2.11 Image of solution pump



- 25 -

10. 유량제어용 인버터

 저온 및 고온 측 용액 펌프를 Fig. 2.12와 같은 펌프제어용 인버터와 연동하였다. 유량의 

정밀한 제어를 위해 60 Hz로 분할하여 유량을 조절하였다. 소수점 2번째 자리까지 제어가 

가능하기 때문에 미세한 유량 조절이 가능하다. 또한 펌프작동에 의한 진동으로 발생하는 

인버터 오작동을 방지하기 위해 회전식이 아닌 버튼식 조절기로 설치하였다. Table 2.8은 

펌프제어용 인버터의 사양을 보여준다.

Item Specification

Model SV220iG5A-4
Max. applicable 0.4~22 kW
Motor output 50/60 Hz

Input 3-Phase 380~400 V
Output 3-Phase 0.1~400 Hz

Table 2.8 Specification of pump inverter

Fig. 2.12 Image of

pump inverter
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11. 유량제어 밸브

 유체가 관내에 흐를 때 급격한 밸브의 닫힘으로 인해 유체의 운동에너지는 압력 에너지

로 변화된다. 고압 상태의 유체는 압력 차로 인해 탱크의 상류층으로 이동하고 되돌아온다. 

이러한 현상을 수격현상 (water hammering)이라 하며 진공상태로 유지되는 관에 전달되는 

진동 및 충격을 경감시키기 위해 보호 설비가 필요하다 [37]. 그러므로 저온 및 고온 측 용

액펌프 입상 관으로부터 0.2 m 떨어진 구간에 수격현상 방지를 위한 니들 밸브 (NVP1, lok 

type needle valve 1/2 inch)를 설치하였다. 또한, 해당 밸브를 통해 추가적인 유량제어를 하

였으며 Bypass 된 유체는 저온 및 고온 탱크로 회수된다. Fig. 2.13은 니들 밸브의 실물을 

보여준다.

Fig. 2.13 Image of needle valve
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12. 데이터 로거

 테스트용 판형열교환기 및 용액 탱크의 주요한 실험환경 조건을 측정을 위해 압력계, 

열전대를 설치하여 Yokogawa 사의 MX 100을 통해 데이터를 수집하였다. 데이터수집 장치

는 주요한 데이터를 수집 후 Ethernet 통신을 통해 PC에 수집한 데이터를 전송하며, 수집

된 데이터는 Yokogawa 사에서 제공된 MX100 standard 프로그램을 통해 모니터링을 할 수 

있다. Fig. 2.14와 Table 2.9는 데이터 수집 장치의 사진과 제원을 보여준다.

Item Specification

Model MX100 (Yokogawa Inc.)
Measurement interval 100 ms (Least)
Supplying Voltage 100~200 VAC

Accurancy
Thermocouple ±0.05% of rdg.
DC voltage ±0.05% of rdg.

Table 2.9 Specification of data acquisition system

Fig. 2.14 Image of data acquisition system
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13. 차압 측정 센서

판형열교환기의 고온 측 압력강하를 측정하기 위해 열교환기의 입구 및 출구 측에 차압

센서 (differential pressure transducer, Model 230)를 설치하였다. 차압 센서의 사진은 Fig. 

2.15에 제시하였다. 또한, 차압 센서의 연결부는 NPT 1/4 나사이며 상세 사양은 Table 2.10

과 같다. 차압 센서의 측정 범위는 0~5 PSI이며 정확도는 ±0.25%이다. 

              
Fig. 2.15 Image of differential

pressure transducer

Item Specification

Model Model 230
Output 4~20 mA

Pressure range 0~5 PSI
Accuracy ±0.25%

Table 2.10 Specification of differential pressure transducer
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14. LiBr 수용액

 LiBr 수용액은 알칼리금속 (Li+)와 할로겐족 (Br-)의 화합물로 외부 공기의 유입이 있을 

경우, 금속에 대한 부식성이 매우 강하다. 그러므로, LiBr 수용액이 저장되고 흐르는 탱크와 

유로를 진공상태로 조성했으며 기밀 테스트는 필수적으로 요구된다. 또한 LiBr 수용액은 일

정 농도 이상에서 온도가 낮을 경우 결정화 (crystallization)가 발생함으로 용액의 밀도를 측

정하여 농도를 예측하고 결정화를 방지했다. LiBr 수용액의 밀도는 탱크 내 압력 및 온도 

데이터를 통해 계산하였다. 다양한 농도 및 온도 조건에 따른 LiBr 수용액의 물성치 연구 

결과들 [38-40]과 실험에 적용한 물성 데이터와 비교하여 일치성을 판단했다. Table 2.11은 

LiBr 수용액의 화학적 구성을 보여준다.

Item UNIT Specification

LiBr wt% 55±1 
Inhibitor ppm 130~170
LiOH N 0.06~0.09

Calcium (Ca) wt% Max. 0.01
Magnesium (Mg) wt% Max. 0.001
Sulfate (SO4) wt% Max. 0.02
Chloride (Cl) wt% Max. 0.1

Ammonia (NH3) ppm Max. 0.3

Table 2.11 Specification of LiBr solution
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제 3 절 용액열교환기 실험방법 및 조건

Table 2.14는 LiBr/water 설험에 대한 조건을 보여준다. 고온 측은 LiBr 수용액이 흐르며 

저온 측에는 물이 흐른다. 저온 측의 물의 입구 온도 및 질량유량은 40℃ 및 300 kg/h로 고

정하였으며 고온 측 용액의 농도 및 질량유량을 변화하여 실험을 진행하였다. 고온 측 투

입온도는 80℃로 유지하였으며 농도 변화는 56wt%~62wt%, 질량유량은 200~700 kg/h로 변

화시켰다. Table 2.13은 water/water 실험에 대한 실험조건을 보여준다. 고온 및 저온 측의 

실험조건은 LiBr/water 설험과 동일하며 해당 결과를 기반으로 LiBr/water 실험의 Nu 수를 

예측하는 예측 상관식을 도출하였다.   

저온 및 고온 용액열교환기 (LiBr/LiBr)를 모사하기 위해 용액의 온도 및 농도를 실제 작

동조건과 동일하게 설정하였다. 또한 다양한 작동조건에 따른 분석을 위해 고온 측의 입구 

온도와 질량유량을 조절하여 변화에 따른 결과를 비교하였다. 저온 용액열교환기 조건의 

경우, 저온 측 LiBr 수용액의 농도는 55wt%로 유지하였으며 질량유량과 입구온도는 350 

kg/h 및 40℃로 고정하였다. 반면, 고온 측 LiBr 수용액의 농도는 62wt%로 유지하였으며 유

량변화에 따른 분석을 위해 고온 측 유량을 150 kg/h에서 750 kg/h로 증가시켰다. 또한, 고

온 측 입구 온도의 변화에 따른 경향성을 확인하기 위해 입구 온도를 60℃, 80℃ 그리고 

100℃로 변화를 주어 실험을 진행하였다. Table 2.15는 저온 용액열교환기의 실험조건을 보

여준다. 고온 용액열교환기의 실험조건은 Table 2.16에 제시하였다. 고온 용액열교환기 조

건에서 저온 측 용액은 실제조건과 동일하게 55wt%로 설정하였다. 저온 측 유체의 입구온

도 및 질량유량은 80℃ 및 350 kg/h로 유지하였다. 고온 용액열교환기 실험조건 또한 고온 

측의 입구온도 및 유량변화를 주었다. 고온 측 입구 온도는 100℃에서 140℃까지 변화를 

주었으며 질량유량은 저온 용액열교환기 실험조건과 동일하게 150 kg/h에서 750 kg/h로 증

가시켜 측정하였다. Test PHE 실험에 있어 정상 유동상태에서 측정하였으며 한 실험당 15

분 동안 데이터를 수집하였다. Fig. 2.16은 실험에 사용된 열교환기의 형상을 보여주며 

Table 2.12를 통해 Test PHE의 기하학적 형상 정보를 확인할 수 있다. 
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Fig. 2.16 Schematic diagram of the half sectional test plate

heat exchanger
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Parameters Dimension

Plate width, Lw 0.108 m
Plate length, L 0.203 m

Plate thinckness, twall 0.0005 m
Corrugation depth, b 0.002 m
Corrugation pitch, λ 0.007 m

Chevron angle, α   60°
Number of plates, N 20

Number of channels, Nch 9
Port diameter, Dport 0.025 m

Table 2.12 Geometrical parameters of test plate heat exchanger

Item Cold side Hot side

Inlet temperature, ℃ 40 80
Mass flow rate, kg/h 300 200~700
Reynolds number 250.4~289.7 210.9~832.1

Table 2.13 Water/water test conditions

Item Cold side Hot side

LiBr concentration, wt% - 56, 58, 60, 62
Inlet temperature, ℃ 40 80
Mass flow rate, kg/h 300 200~700
Reynolds number 238~275.6 22.5~140.6

Table 2.14 LiBr/water test conditions
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Item Cold Side Hot Side

LiBr concentration, wt% 55 62
Inlet temperature, ℃ 40 60, 80, 100
Mass flow rate, kg/h 350 150, 300, 450, 600, 750
Reynolds number 53.6~132.7 14.7~132.7

Table 2.15 LiBr/LiBr test conditions for low-temperature solution heat exchanger

Item Cold Side Hot Side

LiBr concentration, wt% 55 58
Inlet temperature, ℃ 80 100, 120, 140
Mass flow rate, kg/h 350 150, 300, 450, 600, 750
Reynolds number 97.4~124 34.7~257.2

Table 2.16 LiBr/LiBr test conditionsfor a high-temperature solution heat exchanger
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제 3 장 용액열교환기 성능 분석 방법

제 1 절 열전달 성능 분석

 판형열교환기의 열전달률은 저온 및 고온 측의 온도차를 통해 계산하였다. 고온 측의 

열전달률은 식 (3-1)을 통해 계산하였으며 저온 측 열전달률은 식 (3-2)를 통해 계산하였다. 

열전달률 계산에 있어 비열 ()은 열교환기의 입구와 출구의 평균온도에 따른 비열로 계산

하였다. 식 (3-2)는 저온 및 고온 측의 평균 열전달률을 계산하는 수식이다 [41,42]. 

 
  (3-1)

 
  (3-2)

 


 (3-3)

판형열교환기의 정확한 수력직경을 구하기 위해 아래와 같은 수식을 사용하였다. 식 

(3-1)을 통해 corrugaion parameter ()를 계산하였다 [43]. 계산된 corrugaion parameter를 

식 (3-5)에 대입하여 enlargement factor ()를 계산할 수 있다. 식 (3-5)를 통해 계산된 

enlargement factor를 식(3-6)에 대입하여 판형열교환기의 요철을 고려한 수력직경 ()을 

계산할 수 있다. 여기서, 는 주름의 높이이며  는 주름의 피치이다.




 (3-4)

≈ 





  (3-5)   
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 


 (3-6)

 

전열판 1개에 따른 유효 전열면적은 식 (3-7)을 통해 계산할 수 있다. 열교환기의 총괄열

전달계수를 계산하기 위해 유효 전열면적 ()을 고려한 총 전열면적 ()을 계산해야 

하며 식 (3-8)은 총 전열면적에 대한 수식을 나타내고 있다. 여기서 은 전열판의 높이이

며 는 전열판의 넓이이며 는 전열판의 총 개수이다 [44].

 ××  (3-7)

    (3-8)

판형열교환기의 평균 열전달률 (), 총 전열면적 () 그리고 대수평균온도차 

(∆)를 통해서 총괄열전달계수를 계산할 수 있으며 식 (3-9)과 같다 [45]. 대수평균

온도차는 식 (3-10)과 같이 저온 및 고온 측 유체의 입·출구 온도로 계산되었다 [46]. 저온 

및 고온 측의 대류열전달계수 (), 전열판 두께 () 그리고 전열판의 열전도도 ()를 

통해 총괄열전달계수를 계산할 수 있으며 식 (3-11)과 같다. 

∆


  (3-9)

∆ 
ln

 


 (3-10)
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












 (3-11)

 판형열교환기의 패스 수 ()와 전열판의 총 개수 ()를 통해 채널 수 ()를 계

산하였다. 채널 수 계산을 위한 수식은 식 (3-12)와 같다. Nu 수 상관식 도출을 위해 Re 및 

Pr 수와 같은 무차원수를 식 (3-14)를 통해 구하였으며 채널의 질량유속 ()은 식 (3-13)

을 통해 계산하였다 [47-53]. 무차원수 산출에 있어 요구되는 유체의 물성치는 채널의 입구

와 출구의 평균온도로 계산하였다. 여기서 는 유체의 점도, 는 유체의 열전도도를 나타

낸다.

 


 (3-12)

 


 (3-13)




Pr 


 (3-14)
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제 2 절  압력강하 분석

 동력비의 절감이나 설비의 사용 여건에 따라 시스템을 효율적으로 사용할 수 있기에 열

교환기 설계에 있어 중요한 설계 인자이다. 판형 열교환기의 유로 구성이 multipass일 경우 

압력손실이 급격히 증가하게 되므로 Pass 수를 줄이는 것이 바람직하다. 판형열교환기의 압

력손실은 채널에서 전열판 표면과 유체의 마찰에 의해 발생되며, 채널에서의 유속이 증가

할수록 커진다. 판형열교환기에서 총 압력강하 ()는 채널 내부의 압력손실에 따른 차

압 ()과 입·출구 포트에서의 압력강하 ()의 합이다. 

   (3-15)

입구 및 출구 포트에서의 압력강하 계산을 위해 식 (3-16)과 같이 포트의 질량유속 값이 

요구된다. 여기서 는 입·출구 포트의 면적이며 는 포트의 직경이다. 또한, 은 

용액의 질량유량이며 는 용액의 밀도를 의미한다 [54, 55]. 

 








 (3-16)

 




 (3-17)

채널의 마찰계수는 식 (3-18)을 통해 계산할 수 있으며 는 판형열교환기에 유체가 

투입되는 면적으로 주름 높이 ()와 전열판 넓이 ()의 곱으로 계산된다 [56].

 



 







 (3-18)
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Re 수 변화에 따른 채널의 마찰계수를 분석하여 식 (3-19)과 같은 구조로 상관식을 도출

하였다. 실험 결과에 의한 마찰계수와 용액의 Re 수를 대입하여 상수 (, , n)를 계산하

였다 [57-59]. 

 



 (3-19)
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제 3 절 Wilson plot method

일반적으로 단상 유동에서 Nu 수는 식 (3-20)에 의해 정의되며, 경험적 상사에 의해 일

반적으로 식 (3-21)과 같이 표현된다. 본 연구에서 Nu 상관식은 wilson plot method를 이용

하여 계산하였으며 식 (3-21)에 사용된 상수 는 1/3으로 고정하였다 [60-64]. 




 (3-20)


Pr


 (3-21)

 상수 를 계산하기 위해 식 (3-20)과 식 (3-21)을 조합하고 식 (3-11)에 대입하여 (, 

)에 대한 1차 방정식인 식 (3-24)를 계산하였다. 여기서, 값을 가정하고 식 (3-24)과 같

은 1차 항의 과 상수항의 이 유사한 값을 갖는 기울기를 찾기 위해 회귀분석

(regression analysis)을 하였다. 

   

 




Pr
  (3-22)

 






Pr







Pr


 (3-23)

   (3-24)
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


 


 (3-25)

    (3-26)

대수적 수정 (algebraic modification)을 하여 상수 를 계산하였다 [64]. 식 (3-11), 식 

(3-20) 그리고 식 (3-21)을 조합하여 식 (3-27)과 같은 를 계산할 수 있다. 에 로그함수

를 적용하여 식 (3-28)이 도출되며 앞서 가정한 값과 계산된 을 대입하여 (, )에 

따른 plotting을 하였다. Plotting 된 함수에서 1차 항의 상수값을 통해 식 (3-30)과 같은  

값을 계산하였다. 

   




 


Pr





 (3-27)

ln ln  (3-28)

  ln   ln  (3-29)

   (3-30)
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제 4 절 불확실도 분석

Table 3.1은 실험에 사용된 측정 장비들의 상세 사양을 보여준다. 본 연구에서는 측정 장

비를 활용하여 실험에서 얻어진 열전도도, 대류열전달계수 및 Nu 수의 불확실도를 계산하

였다. 동일한 실험조건에서 실험을 최소 3회 이상 진행하였으며 이들의 평균값을 활용하여 

데이터를 확인하였다. 이러한 값들의 불확실도에 대한 일반식은 식 (3-31)와 같이 나타낼 

수 있으며 본 연구에서 얻어진 열전달률, 대류열전달계수 및 Nu 수의 불확실도를 Table 3.2

에 제시하였다 [65]. 

exp 



∆ 




∆ 




∆ 



 (3-31)

Measurements Model Range Accuracy

Temperature RTD PT100 -200℃~600℃ ±0.5℃
Mass flow rate ALT mass type U 0~1200 kg/h ±0.2%

Pressure UNIK 5000 0~20 kPa ±0.2%
Density ALT mass type U 0.32~2 g/mL ±0.003 g/mL

Table 3.1 Maximum uncertainties of measuring device

Measurements Uncertainty

Heat transfer rate ±2.41%
Heat transfer coefficient ±1.76%

Nusselt number ±3.37%

Table 3.2 Uncertainties of measurements
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제 5 절 Energy balance

실험장치의 열손실 최소화를 위해 전 배관 및 용액 탱크부에 단열, 보온 및 흡음성이 뛰

어난 글래스울 (glass-wool 50T)로 3중 단열하였다. 저온 측과 고온 측의 energy balance 분

석을 위해 LiBr/LiBr, LiBr/water 그리고 water/water 조건의 실험 결과에 따른 열전달률을 

식 (3-1) 및 식 (3-2)를 통해 계산하였다. 저온 및 고온 측 열전달률 계산에 있어 판형열교

환기 입구와 출구의 평균온도에 따른 유체의 비열을 사용하였다. Fig. 3.1은 실험 결과에 따

른 저온 및 고온 측의 열전달률을 보여준다. 결과적으로 모든 실험 케이스의 energy 

balance는 ±10% 이내임을 확인하였다. 
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Fig. 3.1 Energy balance of all experimental conditions
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제 6 절 판형열교환기 성능 검증 알고리즘 분석

Fig. 3.2는 Nu 수 상관식 검증을 위한 성능 예측 모델의 알고리즘을 보여준다. wilson plot 

method를 통해 개발된 Nu 수 상관식과 마찰계수 상관식을 EES (engineering equation 

Solver) 성능 예측 모델에 탑재하여 총괄열전달계수 (U) 및 압력강하 (dPf)를 비교함으로써 

상관식을 검증하였다. 입력 parameter로 판형열교환기의 형상 정보 (전열판 넓이, 전열판 

높이, 주름 피치 및 주름 높이), 용액의 농도, 체적유량 및 고·저온 측의 입구온도를 설정

하였으며 고·저온 측의 출구 온도를 가정하였다. 가정온도를 통해 평균온도를 계산하고 

유용도 (ε)와 전달단위수 (NTU)를 계산함으로써 계산된 고온 측 입구 온도를 도출하였다. 

해당 결과를 초기 입구 온도와 비교하여 오차값이 ±0.1℃이 될 때까지 회기분석 

(regression analysis)을 하였다. 오차범위가 ±0.1℃ 내로 수렴할 경우 해당 결과를 통해 총

괄열전달계수 (Upred)를 계산하고 실험적으로 계산된 총괄열전달계수 (U)의 오차율을 확인했

다. 또한, 개발된 마찰계수 상관식을 성능 예측 모델에 적용하여 계산된 압력강하 (dPf.pred)

와 실험적으로 계산된 압력강하 (dPf)를 비교하였다.
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Fig. 3.2 Algorithm of plate heat exchanger performance assessment
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제 4 장 용액 대 물 열교환 성능 특성 고찰

제 1 절 평균 열전달률 고찰

Fig. 4.1은 고온 측 LiBr 유량 변화에 따른 열교환량과 wate/water 대비 LiBr/water의 열교

환량 감소율을 보여준다. 고온 측 유체가 물인 경우 질량유량이 200 kg/h 에서 700 kg/h까

지 증가함에 따라 열전달량은 7.56 에서 12.13 kW로 증가하였다. 반면 고온 측 유체가 LiBr 

용액인 경우, 상대적으로 열교환량은 감소하였다. 또한 LiBr에서 농도가 증가할수록 열교환

량은 감소하였으며, LiBr 농도가 62%일 때 열교환량은 가장 작게 나타났다. 질량유량이 200 

kg/h 일 때 LiBr의 농도가 56%에서 62%로 증가함에 따라 열교환량은 4.19 kW 에서 3.8 kW

로 감소하였고, 이는 물에 비해 44.5%~49.6% 정도 감소한 것으로 나타났다. 반면 질량유량

이 700 kg/h 일 때, LiBr 농도가 56%에서 62%로 증가함에 따라 열교환량은 9.49 에서 8.88 

kW까지 감소하였으며, 이는 물에 비해 21.7%~26.8% 정도 감소함을 보였다. 작동유체의 질

량유량의 증가는 판형열교환기 내 유체의 속도와 난류의 강도를 증가시켜 열교환 시 열확

산에 의한 열전달보다 유체의 운동 모멘텀에 의한 열전달의 의존성이 증가하게 되고 이에 

물과 LiBr의 열교환량의 차는 감소하게 된다.  
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제 2 절 총괄열전달계수 고찰

Fig. 4.2는 water/water 와 LiB/water 실험에서 고온 측 질량유량 변화에 따른 총괄열전달

계수와 water/water 대비 LiB/water 실험의 총괄열전달계수 감소율을 보여주고 있다. 고온 

측 작동유체가 물일 때 질량유량이 200 kg/h에서 700 kg/h로 증가함에 따라 판형열교환기

의 총괄열전달계수는 1.38에서 2.03 kW/m2℃로 증가하였다. 고온 측 작동유체로 56% LiBr

를 사용하였을 때 질량유량이 200 kg/h에서 700 kg/h로 증가함에 따라 총괄열전달계수는 

0.76에서 1.43 kW/m2℃로 증가하였지만 water/water 대비 약 29.7%~44.6% 감소하였다. 또한, 

가장 높은 농도인 62% LiBr을 사용하는 경우 질량유량이 200 에서 700 kg/h로 증가함에 따

라 총괄열전달계수는 0.637에서 1.177 kW/m2℃로 증가하였고 이는 water/water 대비 

42.1%~53.7% 감소함을 보였다. 실험 결과, LiBr의 농도가 증가할수록 총괄열전달계수를 감

소하는 것을 확인하였다. 판형열교환기에서 LiBr의 농도 증가는 작동유체의 점도의 증가로 

인해 Re 수를 감소시키기 때문에 감소된 Re 수로 인해 대류열전달이 감소되고 열확산이 

어렵기 때문에 물에 비해 LiBr의 총괄열전달계수는 감소하게 된다.  
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제 3 절 Nu 수 고찰

Fig. 4.3는 고온 측의 질량유량 변화에 따른 LiBr/water와 water/water의 Nu 수를 보여준

다. water/water 실험의 Nu 수는 질량유량이 200 kg/h에서 700 kg/h로 증가함에 따라 13.91 

에서 33.39로 증가하였다. 반면, LiBr/water 열교환에서 가장 높은 농도인 62% LiBr는 질량

유량이 200 kg/h에서 700 kg/h로 증가함에 따라 Nu 수는 6.51에서 15.1까지 증가하였다. 

LiBr/water 열교환에서 LiBr의 농도의 증가는 Nu 수를 감소시키며 이는 동일 유량에서 

water/water의 Nu 수 대비 46%~60% 낮은 수치를 보였다. 또한, 최저 농도인 56% LiBr와 최

고 농도인 62% LiBr를 비교하였을 때 질량유량이 증가함에 따라 두 유체의 농도 차에 의한 

Nu 수의 차이는 점점 증가하는 경향을 보였다. 이는 동일한 전열판 형상에도 불구하고, 농

도에 따른 열물성의 변화는 난류나 확산에 의한 대류열전달 성능을 다르게 만들기 때문이

다.
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제 4 절 농도 변화에 따른 Nu 수 예측 상관식

판형열교환기의 Nu 수는 전열판의 형상, 유동조건 및 유체의 특성에 따라 상이하며 기존 

연구를 통해 개발된 다양한 Nu 상관식들이 존재한다. 본 연구는 기존의 LiBr/LiBr 및 

water/water 실험에서 개발된 Nu 상관식을 활용하여 LiBr/water 실험와의 비교를 통하여 기

존의 실험식들의 적합성을 판단하였다. Fig. 4.4는 실험에서 얻은 LiBr/water의 Nu 수와 기

존의 water/water 실험에 도출한 Nu 수를 비교하여 보여주고 있다. 또한, 본 연구에서 실험

결과의 적합성에 사용된 기존의 상관식은 Table 4.1에 제시되었다. Roetzel et al. [66]가 개

발한 Nu 상관식에 본 연구의 LiBr/water 실험값을 대입했을 경우 Nu 수는 8.97에서 24.79 

사이로 나타났다. 이는 본 연구의 LiBr/water 기반 Nu 수인 6.51~17.93과 비교하여 크게 증

가된 값을 보이는 것을 확인할 수 있다. Roetzel et al. [66]의 연구에 사용된 판형열교환기

는 전열판 길이 176.5 mm, 폭 71 mm, 전열판 두께 0.5 mm, 쉐브론 높이 2 mm로 본 연구

에 사용된 열교환기와 형상이 유사하지만 본 연구에서 쉐브론 각도는 60°이며, Roetzel et 

al. [66]의 연구에 사용된 판형열교환의 쉐브론 각도는 20°로 상이하다. 

일반적으로 실험을 통한 Nu 수의 일반식에서 상수 C1는 전열판 형상에 의해 결정된다. 

그러므로 전열판의 형상이 다른 Roetzel et al. [67]과 본 연구의 상수 C1는 각각 0.371과 

0.28~0.324로 다소 큰 차이를 보였다. 또한 기존의 연구들 [66-69]에서 제시한 Nu 상관식에 

LiBr/water 실험값을 대입한 결과 본 연구의 Nu 수보다 모두 높게 예측함을 확인할 수 있

다. 특히, Donowski and Kandlikar [67]가 제시한 식이 가장 크게 예측하였으며 Focke et al. 

[44]이 가장 작은 오차를 보임을 확인할 수 있다. Nu 수의 일반식에서 상수 C2 와 C3의 경

우 열교환 매체의 흐름 특성과 열물성을 반영하기 때문에 각 상수 값의 상이함은 각각의 

실험조건의 차이에 기인한다. 즉, 기존 연구와 본 연구의 Nu 수의 오차는 열교환 유체의 

종류, 실험 조건이 다름에 기인한다. 따라서, water/water 실험을 통해 개발된 기존 문헌의 

상관식을 통해 LiBr/water의 Nu 수를 예측하였을 때 10%를 초과하는 오차율을 보임으로 이

를 바로 적용하기에 한계가 있음을 확인하였다. 
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Author C1 C2 C3 Coment

Roetzel et al. [66] 0.317 0.703 1/3 400 < Pr < 2000 (α=20°)
Donowski and Kandlikar [67] 0.287 0.78 1/3 10 < Re < 100 (α=60°)
Focke et al. [68] 0.77 0.54 1/3 -
Longo and zilio [69] 0.277 0.766 0.333 200 < Re < 1200 (α=65°)

Table 4.1 Previous correlations on Nu based on water/water



- 53 -

Table 4.2는 LiBr/water 열교환에서 LiBr의 농도에 따라 개발된 Nu 상관식의 주요 파라미

터인 C1, C2를 보여주고 있다. 고온 측 LiBr의 농도가 56%에서 62%로 증가함에 따라 파라

미터 C1는 0.28 에서 0.324로 증가했지만 파라미터 C2는 0.677 에서 0.644로 감소하였다. 일

반적으로 작동유체의 질량유량과 LiBr의 농도는 Nu 수를 결정하는 Re 수와 Pr와 깊은 연관

성을 갖는다. 물에 비해 LiBr는 열확산성이 작기 때문에 판형열교환기 내 대류열전달은 유

체의 모멘텀에 의한 영향성이 증가한다. 판형열교환기 형상에 의한 영향성이 커짐으로 판

형열교환기의 형상과 직접적으로 연관된 parameter C1이 증가하게 된다. 또한, LiBr의 농도

가 증가될 때, 질량유량 증가에 따른 Re 수 증가 정도는 작아지는데 이는 LiBr의 농도 증

가로 인해 점도가 증가하며 따라서 parameter C2는 감소되게 된다. 본 연구에서 LiBr 농도 

변화에 따른 parameter C1 와 C2는 Nu 수 결정에 있어 깊은 연관성을 가진다. 본 연구에서 

water/water 데이터를 기반으로 개발된 LiBr 농도별 LiBr/water의 Nu 수의 예측 상관식은 

식 (4-1)과 같다. 개발된 상관식은 water/water 기준 221.1 < Re < 872.2 및 2.46 < Pr < 

2.79 에서 적용이 가능하다.

  
Pr


 (4-1)

LiBr concentration, wt% C1 C2 C3

56 0.28 0.677 1/3
58 0.282 0.671 1/3
60 0.3 0.654 1/3
62 0.324 0.644 1/3

Table 4.2 Developed parameters of Nu correlation according to LiBr concentration
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 Fig. 4.5는 LiBr/water의 실험 결과 대비 개발된 Nu 예측 상관식의 오차를 보여준다. 예

측된 Nu 수와 실험에서 얻은 Nu 수를 비교한 결과 고온 측 질량유량이 700 kg/h에서 60% 

LiBr/water의 오차율은 0.36%로 높은 일치도를 보였으며 유량이 200 kg/h에서 58% 

LiBr/water의 오차율은 2.15%로 최대 오차율을 보였다. 또한, Nu 수에 대한 오차는 58% 

LiBr/water일 때, 전 유량 구간에서 가장 작았으며 62% LiBr/water의 경우 비교적 높은 오

차율을 보이는 것으로 나타났다. 
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Fig. 4.5 Deviation of predicted and experimental value of LiBr to water
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제 5 장 용액 대 용액 열교환기 성능 특성 고찰

제 1 절 저온 용액열교환기 조건에서의 열교환 특성 고찰

1. Re 및 Pr 수 고찰

 Re 수는 유체역학 분야에서 동적 상사성 (dynamic similarity)을 판별할 수 있는 여러 무

차원수 중 하나이며 Fig. 5.1은 저온 용액열교환기 조건에서 고온 측 입구온도 및 질량유량 

변화에 따른 Re 수를 분석한 결과를 보여주고 있다. 관성력과 점성의 비를 나타내는 Re 수

는 유체의 점성계수 (μ, dynamic viscosity)의 절대적인 영향을 받는다. 액체 (liquid)와 기체 

(gas)의 온도변화에 따른 점성계수의 거동은 상이하며 기체 (gas)의 경우 온도상승 시 분자 

간 운동이 활발하게 이루어지기 때문에 점성계수가 상승한다. 반면 본 연구의 LiBr 용액과 

같은 액체 (liquid)의 경우 온도상승 시 분자 결합력 약화로 점성계수는 감소한다 [39]. 고온 

측 유체의 입구 온도가 100℃일 때, 질량유량이 증가함에 따라 Re 수는 21.6에서 75.1 및 

132.8로 증가함을 확인하였다. 이러한 Re 수는 식 (3-13)에 의해 계산되는 채널의 질량유속 

(Gch, mass flux)과 비례관계를 갖기에 동일 입구 온도 조건에서 질량유량이 증가함에 따라 

Re 수도 증가함을 확인할 수 있다. 고온 측 유체의 질량유량이 150 kg/h일 경우, 고온 측 

입구 온도가 60, 80 및 100℃로 증가함에 따라 Re 수는 14.7, 17.9 및 21.6으로 약간 증가하

였으며 이는 앞 온도변화에 따른 유체의 점성계수 변화로 설명할 수 있다. 고온 측 유체의 

질량유량이 150 kg/h일 경우 입구 온도 변화에 따른 Re 수의 큰 차이는 없었으나 고온 측 

유체의 질량유량이 750 kg/h일 경우 고온 측 입구 온도가 증가함에 따라 80.8, 104.1 및 

132.8로 비교적 큰 변화량을 보였다. 결과적으로 해당 실험조건에서의 고온 측 입구 온도의 

변화보다 LiBr 용액의 질량유량 변화가 Re 수 변화에 더 큰 영향을 미침을 확인하였다. 

 Fig. 5.2는 저온 용액열교환기 조건에서 고온 측 입구 온도 및 질량유량 변화에 따른 Pr 

수를 나타낸다. Pr 수는 분자의 운동 확산과 열 확산의 비율로써 액체의 경우 온도변화에 

따라 변하지만, 기체에서는 일정한 값을 유지하는 특성을 갖는다. 이러한 Pr 수는 유체의 
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점성 (μ, dynamic viscosity)과 정압 비열 (cp, specific heat)과 비례하며 유체의 열전도도 (k, 

thermal conductivity)와 반비례한다. 고온 측 질량유량이 150 kg/h일 때, 고온 측 입구 온도

가 100℃에서 60℃로 증가함에 따라 14.5, 17.7 및 21.6으로 증가하였다. 이는 온도가 증가

함에 따라 LiBr 용액의 열전도도는 증가하고 점도는 감소하기 때문이다 [70]. 또한 LiBr 용

액의 비열도 온도가 높아짐에 따라 증가하지만, 증가량이 매우 작기 때문에 점도 및 열전

도도의 영향성에 대비 비열의 영향성은 작다는 것을 실험적으로 고찰하였다 [40]. 고온 측 

입구가 60℃일 때, 고온 측 질량유량이 150 kg/h에서 750 kg/h로 증가함에 따라 Pr 수는 

21.6에서 19.7로 감소하였다. 이는 고온 측 질량유량의 증가에 따른 열교환기의 입구와 출

구의 온도차는 감소하고 입구와 출구의 평균온도 또한 감소하기 때문이다. 750 kg/h에서 

입·출구 평균온도의 증가로 인해 동일 입구 온도 대비 Pr 수는 고온 측 질량유량이 150 

kg/h인 조건보다 감소하였다.  
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2. 평균 열전달률 고찰

 본 연구에서 분석한 열전달률 (Q, heat transfer rate)은 검사 체적을 통과하는 순 열전

달률이며 고온 측 입구온도 및 질량유량 변화에 따른 변화를 분석하였다. Fig. 5.3은 저온 

용액열교환기 조건에서 고온 측 질량유량의 변화에 따른 평균 열전달률과 고온 측 질량유

량 150 kg/h 대비 평균 열전달률 향상 정도를 보여준다. 여기서, 저온 측 유체는 40℃인 

55wt% LiBr 용액으로 질량유량은 350 kg/h로 유지되었으며 고온 측 입구온도가 100℃로 고

정되었다. 고온 측 유체의 질량유량이 150 kg/h일 때, 평균 열전달률은 4.26 kW로 가장 낮

은 열전달률을 나타냈으며 질량유량이 300, 450, 600 및 750 kg/h로 증가함에 따라 열전달

률은 6.84, 8.47, 9.83 및 10.34 kW로 증가하였다. 또한, 고온 측 질량유량이 150 kg/h인 조

건 대비 300 kg/h의 평균 열전달률의 향상률은 60.3%로 대폭 증가하였다. 하지만 질량유량

이 450, 600 및 750 kg/h로 증가함에 따라 증가율은 98.5%, 130.3% 및 142.2%로 상승하였으

나 증가 폭은 점진적으로 감소하였다. 

 Fig. 5.4는 저온 용액열교환기 조건에서 고온 측 입구 온도의 변화에 따른 평균 열전달

률을 나타내고 있다. 고온 측 질량유량이 150 kg/h로 가장 낮은 경우 고온 측 입구온도가 

60℃에서 100℃로 증가함에 따라 평균 열전달률은 1.34 kW에서 2.97 kW로 2.17배 증가함을 

확인하였다. 고온 측 입구 온도가 60℃와 100℃인 조건에서 평균 열전달률을 비교 결과, 고

온 측 질량유량은 동일하지만 고온 측과 저온 측의 온도 차이가 커짐으로 평균 열전달률의 

차이가 발생하였다. 이는 고온 측 입구 온도가 높아짐에 따라 판형열교환기의 입·출구 온

도의 평균값은 상승하기에 유체의 비열이 증가하기 때문이다. 고온 측 질량유량이 750 kg/h

로 가장 높을 경우, 고온 측 입구 온도가 60℃에서 100℃로 증가함에 따라 평균 열전달률

은 2.97 kW에서 10.34 kW로 2.47배 증가함을 확인하였다. 모든 입구 온도 조건 (60℃, 80℃ 

및 100℃)에서 고온 측 질량유량 변화에 따른 평균 열전달률 분석 결과, 고온 측 질량유량

이 150 kg/h에서 300, 450, 600 및 750 kg/h로 증가함에 따라 121.4℃, 128.1℃ 및 142.2% 향

상되었다. 실험 결과, 저온 측 유체의 작동조건 (입구 온도 및 질량유량)이 고정되었을 경우 

판형열교환기의 평균 열전달률은 고온 측 입구 온도와 질량유량이 증가함에 따라 함께 증

가함을 확인하였다.  
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Fig. 5.3 Average heat transfer rate and increment according to

mass flow rate (low temperature condition)
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3. Nu 수 고찰

 Nu 수는 열전달이 확산 (diffusion)에 의해 이루어지는 전도열전달과 확산뿐만 아니라 이

류 (advection)에 의해서도 이루어지는 대류열전달의 비율을 나타내는 무차원수이다. 본 연

구에서는 실험적으로 측정된 판형열교환기 입·출구 온도를 기반으로 Nu 수 상관식을 도출

하였으며 wilson plot method를 통해 계산되었다. 식 (3-21)의 실험적 상수 (C1, C2)를 계산

하였으며 저온 용액열교환기 조건에서의 고온 측 Re 및 Pr 수를 대입하여 Nu 수를 계산하

였다. Fig. 5.5는 저온 용액열교환기 조건에서 고온 측 질량유량 변화에 따른 고온 측 Nu 

수 변화 경향성을 나타낸다. 저온 측 입구 온도 및 질량유량이 40℃ 및 350 kg/h으로 고정

되었으며 고온 측 입구 온도 및 질량유량이 100℃ 및 150 kg/h일 때, 고온 측의 Nu 수는 

5.61로 가장 낮았다. 반면 고온 측 질량유량이 300, 450, 600 및 750 kg/h로 증가함에 따라 

9.6, 13.4, 16.8 및 20.1로 증가함을 확인하였다. 고온 측 질량유량이 300 kg/h인 경우 150 

kg/h 대비 72% 향상되었고 고온 측 질량유량이 300 kg/h 이상으로 증가함에 따라 고온 측 

Nu 수는 150 kg/h 대비 139.2, 199.3 및 257.7% 향상되었다. 

 Fig. 5.6은 고온 측 LiBr 용액의 입구 온도변화에 따른 고온 측 Nu 수 변화를 보여준다. 

고온 측 질량유량이 150 kg/h로 가장 낮을 경우, 고온 측 입구 온도가 60℃, 80℃ 및 100℃

로 증가함에 따라 고온 측 유체의 Nu 수는 4.83, 5.21 그리고 5.61로 증가하였다. 또한, 고

온 측 질량유량이 750 kg/h로 가장 높을 경우, 고온 측 입구 온도가 60℃, 80℃ 및 100℃로 

증가함에 따라 고온 측 유체의 Nu 수는 16.53, 18.27 그리고 20.1로 증가하였다. 해당 분석

을 통해 고온 측 입구 온도의 증가는 Nu 수 증가와 연관성이 있음을 실험을 통해 발견하였

다. 앞서 분석한 바와 같이 고온 측 유체의 입구 온도 증가는 Re 수의 증가 및 Pr 수의 감

소와 직결됨으로 입구 온도 변화에 따른 Nu 수 변화에 있어 Re 수의 증가 영향성이 Pr 수

의 감소 영향성보다 크게 작용함을 확인할 수 있다. 추가적으로, 모든 입구 온도조건 (60℃, 

80℃ 및 100℃)에 있어 고온 측 질량유량이 150 kg/h에서 450 kg/h로 증가함에 따라 고온 

측 Nu 수는 평균 135.2% 증가하였으며 고온 측 질량유량이 450 kg/h에서 750 kg/h로 증가

함에 따라 평균 48.7% 증가하였다. 
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Fig. 5.5 Nu number and increment ratio according to mass flow

rate (low temperature condition)
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4. 총괄열전달계수 및 대류열전달계수 고찰

 대류열전달계수 (h, convective heat transfer coefficient)는 대류 현상에 의해 고체 표면

에서 유체에 열을 전달하는 크기를 나타내는 계수로써 뉴턴의 냉각법칙 (Newton’s law of 

cooling)에서 특정 온도와 주변 온도의 차로써 계산할 수 있다. 판형열교환기는 유체가 흐르

는 수력직경 (Dhy, hydraulic diameter)이 좁고 여러 층의 전열판이 적층된 구조로써 채널 내

부의 정확한 온도를 측정하기 어렵다. 그러므로 식 (3-20)과 같이 개발된 Nu 수 상관식과 

유체의 열전도도 (k, thermal conductivity)를 통해 저온 및 고온 측의 대류열전달계수를 계

산하였다. Fig. 5.7은 저온 용액열교환기 조건에서 고온 측 입구 온도 및 질량유량 변화에 

따른 고온 측 대류열전달계수와 총괄열전달계수를 보여준다. 고온 측 입구 온도 및 질량유

량이 60℃ 및 150 kg/h일 때, 고온 측 용액의 대류열전달계수는 0.603 kW/m2·℃로 가장 

낮았다. 고온 측 입구 온도가 60℃에서 80℃ 및 100℃로 증가함에 따라 고온 측 유체의 대

류열전달계수는 0.662 및 0.725 kW/m2·℃로 증가하였으며 입구 온도가 60℃인 조건 대비 

80℃ 와 100℃의 대류열전달계수는 9.79% 및 20.17% 향상되었다. 또한, 고온 측 입구 온도 

및 질량유량이 60℃ 및 750 kg/h일 때, 고온 측 대류열전달계수는 2.079 kW/m2·℃이며 입

구 온도가 80℃ 및 100℃로 증가함에 따라 2.349 및 2.64 kW/m2·℃로 향상되었다. 고온 측 

질량유량이 가장 높은 750 kg/h인 조건에서 입구 온도 60℃인 조건 대비 80 및 100℃의 대

류열전달계수는 12.98% 및 26.94% 향상되었다. 다음은 고온 측 질량유량 변화에 따른 고온 

측 대류열전달계수를 고찰해보면 모든 입구 온도 (60℃, 80℃ 및 100℃) 조건에서 고온 측 

질량유량이 150 kg/h에서 450 kg/h로 증가함에 따라 평균 137.29% 향상되었으며 150 kg/h에

서 750 kg/h로 증가함에 따라 평균 254.54%로 확인되었다. 결과적으로 고온 측 입구 온도 

및 질량유량의 증가는 고온 측 대류열전달계수를 증가시키며 작동조건에 따른 변화 경향성

은 대류열전달계수와 비례하는 Nu 수 경향성과 유사하다는 결과를 도출하였다.     

 총괄열전달계수 (U, overall heat transfer coefficient)는 고체 벽을 사이로 두고 온도가 

다른 두 유체의 열전달에 있어 오염계수 (fouling factor)를 포함한 모든 전열 저항을 고려

한 총괄적인 열전달계수를 의미한다. 해당 실험에서는 식 (3-11)과 같이 저온 및 고온 측의 

대류열전달계수, 전열판의 두께 및 전열판의 열전도도를 통해 계산하였다. 고온 측 대류열

전달계수는 총괄열전달계수의 매개변수임으로 고온 측 입구 온도 및 질량유량 변화에 따른 
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변화 경향성이 유사했다. 고온 측 입구 온도 및 질량유량이 60℃ 및 150 kg/h인 조건에서 

총괄열전달계수는 0.419 kW/m2·℃이며 고온 측 입구 온도가 80℃ 및 100℃로 증가함에 따

라 0.451 및 0.484 kW/m2·℃로 증가하였다. 이때 고온 측 입구 온도 60℃ 조건 대비 80℃ 

및 100℃의 총괄열전달계수 향상율은 7.53% 및 15.57%이다. 또한, 고온 측 입구 온도 및 질

량유량이 60℃ 및 750 kg/h일 때, 총괄열전달계수는 0.846 kW/m2·℃로 입구 온도가 80℃ 

및 100℃로 증가함에 따라 0.921 및 1.004 kW/m2·℃로 증가하였다. 이때 입구 온도 60℃ 

조건 대비 80℃ 및 100℃의 총괄열전달계수는 8.9% 및 18.63% 향상되었다. 다음은 고온 측 

질량유량 변화에 따른 총괄열전달계수 변화 분석결과이다. 고온 측 입구 온도가 60℃, 80℃ 

및 100℃일 경우, 고온 측 질량유량이 150 kg/h에서 450 kg/h로 증가함에 따라 평균 69.6% 

증가하였으며 150 kg/h에서 750 kg/h로 증가함에 따라 평균 104.4% 증가하였다.           
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5. 압력강하 고찰

 열교환기 전열판에 형성된 돌기부에 의해 유체의 난류와 와류현상이 발생되며 이를 통

해 이상적인 열교환 및 스케일 생성 억제가 가능하다 [71]. 하지만 난류 생성이 쉽고 좁은 

수력직경 (hydraulic diameter)으로 인해 유체의 압력손실이 타 열교환기에 비해 크기 때문

에 압력손실을 고려한 설계는 매우 중요하다. 판형열교환기에서 발생하는 유동에 의한 압

력손실은 벽면 마찰로 인해 발생되는 압력손실과 포트에서 축소 및 확대로 발생하는 압력

손실로 나뉘며 본 연구에서는 채널에서 발생하는 압력강하 정도를 실험적으로 고찰하였다. 

Fig. 5.8는 저온 용액열교환기 조건에서 고온 측 입구 온도가 100℃로 고정되고 고온 측 질

량유량 변화에 따른 압력강하와 증가율을 보여준다. 고온 측 질량유량이 150 kg/h로 가장 

낮을 경우 고온 측의 압력강하는 0.325 kPa로 가장 낮게 나타났다. 하지만 고온 측의 질량

유량이 300, 450, 600 및 750 kg/h로 증가함에 따라 1.26, 2.41, 4.36 및 6.67 kPa로 증가함을 

확인하였다. 고온 측 질량유량이 150 kg/h인 조건 대비 압력강하 향상률을 분석한 결과, 고

온 측 질량유량이 300, 450, 600 및 750 kg/h로 증가함에 따라 2.88%, 6.4%, 12.4% 및 19.5% 

향상되었다. 이는 질량유량이 증가함에 따라 채널 내의 질량유속이 증가되고 이러한 질량

유속은 채널 압력강하 일반식의 매개변수로 압력 강하량과 비례하기 때문이다. 

 Fig. 5.9는 저온 용액열교환기 조건에서 고온 측 입구 온도 변화에 따른 고온 측의 압력

강하 변화를 보여준다. 고온 측 입구 온도 및 질량유량이 60℃ 및 150 kg/h인 경우 고온 측

의 압력강하는 0.345 kPa로 나타났으며 고온 측 입구 온도가 80℃ 및 100℃로 증가함에 따

라 0.332 및 0.325 kPa로 감소함을 확인하였다. 고온 측 입구 온도가 60℃에서 80℃로 증가

하였을 때 고온 측 압력강하의 감소율은 3.76%이며 입구 온도가 80℃에서 100℃로 증가함

에 따라 2.11%의 감소율을 보였다. 고온 측 입구 온도 및 질량유량이 60℃ 및 750 kg/h의 

채널 내 압력강하는 고온 측 압력강하는 6.78 kPa로 질량유량이 150 kg/h인 조건 대비 18.6

배 증가하였다. 또한, 고온 측 입구 온도가 60℃에서 80℃로 증가하였을 때 고온 측 압력강

하의 감소율은 1.2%이며 입구 온도가 80℃에서 100℃로 증가함에 따라 0.37%의 감소율을 

보였다. 추가적으로, 고온 측 질량유량의 변화 (150, 450 및 750 kg/h)에 따른 고온 측 압력

강하의 변화를 분석한 결과, 질량유량 변화에 따라 크게 변함을 확인하였다. 또한, 동일한 
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고온 측 질량유량 조건에서 고온 측 입구 온도가 증가하면서 유체의 점성계수는 감소하기 

때문에 압력강하는 작게 나타났다. 
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제 2 절 고온 용액열교환기 조건에서 열전달 특성 고찰

1. Re 및 Pr 수 고찰

 Fig. 5.10은 고온 용액열교환기 조건에서 고온 측 입구 온도 및 질량유량 변화에 따른 

Re 수 변화를 보여준다. 고온 측 입구 온도 및 질량유량이 100℃ 및 150 kg/h일 경우 고온 

측 Re 수는 34.7로 가장 낮았다. 고온 측 입구 온도가 100℃에서 120℃ 및 140℃로 증가함

에 따라 Re 수는 39.2 및 43.9로 미세하게 증가하였다. 또한 고온 측 질량유량이 750 kg/h

일 경우 입구 온도 100℃, 120℃ 및 140℃에서의 Re 수는 183.2, 219.4 및 257.2로 비교적 

크게 변화하였다. 이는 고온 측 입구 온도의 증가로 인해 작동유체의 점성계수가 낮아짐으

로 고온 측 Re 수가 증가하기 때문이다. 고온 측 질량유량 변화에 따른 Re 수 변화를 분석

한 결과, 모든 입구 온도 조건에서 고온 측 질량유량이 150 kg/h에서 450 kg/h로 증가함에 

따라 평균 224.5% 증가함을 확인하였으며 450 kg/h에서 750 kg/h로 증가함에 따라 평균 

71.7% 증가함을 확인하였다. 저온 용액열교환기 조건 및 고온 용액열교환기 조건에서의 고

온 측 Re 수 비교 결과, 저온 용액열교환기 조건에서 고온 측 Re 수는 14.77~132.7이지만 

고온 용액열교환기 조건에서의 고온 측 Re 수는 34.7~257.2로 비교적 높은 것을 확인 할 수 

있다. 이는 고온 용액열교환기 조건의 전체적인 실험 온도가 저온 용액열교환기 조건의 온

도 조건보다 높아 유체의 물성조건에 기인하기 때문이다.  

 Fig. 5.11은 고온 용액열교환기 조건에서 입구 온도 및 질량유량 변화에 따른 Pr 수 변

화를 보여준다. 고온 측 질량유량이 150 kg/h일 때, 고온 측 입구온도가 140℃에서 100℃로 

감소함에 따라 Pr 수는 7.08, 7.97 및 9.06으로 증가하였다. 또한, 고온 측 입구가 100℃일 

때, 고온 측 질량유량이 150 kg/h에서 750 kg/h로 증가함에 따라 Pr 수는 9.06, 8.69 및 8.56

으로 감소한다. 이는 고온 측 질량유량의 증가에 따른 열교환기의 입구와 출구의 온도차는 

감소하고 입구와 출구의 평균온도 또한 감소하기 때문에다. 저온 용액열교환기 조건 및 고

온 용액열교환기 조건에서의 고온 측 Pr 수 비교 결과, 저온 용액열교환기 조건에서 고온 

측 Pr 수는 11.7~21.6 이며 고온 용액열교환기 조건에서의 고온 측 Pr 수는 34.7~257.2으로 

저온 용액열교환기 조건의 Pr 수가 고온 용액열교환기 조건보다 비교적 높은 것으로 확인
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되었다. 이는 저온 용액열교환기 실험의 고온 측 온도는 60℃~100℃로 형성되어 있지만 고

온 용액열교환기의 실험 온도 조건은 100℃~140℃로 더 높기 때문이다. 작동유체의 Pr 수

와 반비례관계인 LiBr 수용액의 열전도도는 온도가 증가함에 따라 증가하고 비례관계인 점

성계수는 감소하기에 고온 용액열교환기의 고온 측 Pr 수가 평균적으로 낮게 나타났다.    
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2. 평균 열전달률 고찰

  Fig. 5.12은 고온 측 입구온도가 140℃로 고정되고 고온 측 질량유량의 변화에 따른 평

균 열전달률과 고온 측 질량유량 150 kg/h 대비 평균 열전달률 향상정도를 보여준다. 여기

서, 저온 측 유체는 80℃인 55wt% LiBr 용액으로 질량유량은 350 kg/h로 유지하였다. 고온 

측 유체의 질량유량이 가장 낮은 150 kg/h인 경우, 평균 열전달률은 4.88 kW로 가장 낮은 

열전달률을 나타냈으며 질량유량이 300, 450, 600 및 750 kg/h로 증가함에 따라 7.39, 8.94, 

9.49 및 10.38 kW로 증가함을 확인할 수 있다. 또한 고온 측 질량유량이 150 kg/h인 조건 

대비 300 kg/h의 평균 열전달률의 향상률은 51.4%로 대폭 증가하였다. 하지만 질량유량이 

450, 600 및 750 kg/h로 증가함에 따라 증가율은 82.9%, 94.3% 및 112.5% 상승하였으나 증

가 폭은 점진적으로 감소하였다. 

 Fig. 5.13는 고온 측 입구 온도의 변화에 따른 평균 열전달률을 보여주고 있다. 고온 측 

질량유량이 가장 낮은 150 kg/h의 경우, 고온 측 입구 온도가 100℃에서 140℃로 증가함에 

따라 평균 열전달률은 1.46 kW에서 4.88 kW로 2.32배 증가함을 확인하였다. 이는 동일한 

질량유량 조건에서 저온 및 고온 측의 온도 차이가 커져 평균 열전달률의 차이가 발생하기 

때문이다. 또한, 고온 측 입구 온도 향상으로 판형열교환기의 입·출구 온도의 평균값이 상

승하여 유체의 비열이 향상되는 것도 기인한다. 고온 측 질량유량이 750 kg/h로 가장 높은 

경우, 고온 측 입구 온도가 100℃에서 140℃로 증가함에 따라 평균 열전달률은 3.41 kW에

서 10.38 kW로 2.04배 증가하였다. 또한, 모든 고온 측 입구 온도 (100℃, 120℃ 및 140℃) 

조건에서 고온 측 질량유량이 150 kg/h에서 300, 450, 600 및 750 kg/h로 증가함에 따라 

112.5%, 126.8% 및 132% 향상되었다. 종합적으로 저온 측 유체의 작동조건 (입구온도 및 질

량유량)이 고정되었을 경우 판형열교환기의 평균 열전달률은 고온 측 입구 온도와 질량유

량이 증가함에 따라 함께 증가함을 해당 실험을 통해 확인하였다. 

 저온 용액열교환기 조건 및 고온 용액열교환기 조건에서의 평균 열전달률 비교 결과, 

고온 용액열교환기 조건에서 평균 열전달률이 저온 용액열교환기 조건에서의 평균 열전달

률보다 높게 나타났다. 저온 및 고온 용액열교환기 실험 중 저온 및 고온 측의 온도차 (6

0℃)가 가장 큰 조건을 비교하였을 때, 고온 측 입구 온도가 100℃인 저온 용액열교환기의 

평균 열전달률은 4.26~10.34 kW로 집계되었으며 고온 측 입구 온도가 140℃인 고온 용액열
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교환기의 평균 열전달률은 4.88~10.38 kW로 더 높음을 확인하였다. 이는 저온 용액열교환

기 및 고온 용액열교환기의 질량유량 및 온도차는 동일했지만 작동유체의 농도 및 온도에 

따라 상이하게 변하는 비열에 의한 영향성으로 평균 열전달률의 차이가 발생하기 때문이다. 

고온 용액열교환기 조건에서 고온 측에 흐르는 LiBr 수용액은 58wt%의 농도로 이루어졌으

며 입구 온도는 100%, 120% 및 140℃로 설정되어 있다. 반면 저온 용액열교환기 조건에서 

고온 측을 흐르는 LiBr 수용액은 62wt%임과 동시에 60℃, 80℃ 및 100℃로 고온 용액열교

환기의 작동 온도와 비교하여 낮음을 확인할 수 있다. LiBr 수용액의 온도가 증가함에 따라 

비열도 증가하기 때문에 계산된 고온 용액열교환기의 평균 열전달률은 저온 용액열교환기

의 평균 열전달률보다 높음을 확인할 수 있다.   
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3. Nu 수 고찰

 Fig. 5.14는 고온 용액열교환기 조건에서 고온 측 질량유량 변화에 따른 고온 측 Nu 수 

변화를 보여주고 있다. 저온 측 입구 온도 및 질량유량이 80℃ 및 350 kg/h으로 고정하였고 

고온 측 입구 온도 및 질량유량이 140℃ 및 150 kg/h일 때, 고온 측 LiBr 용액의 Nu 수는 

7.2로 가장 낮게 나타났다. 반면, 고온 측 질량유량이 300, 450, 600 및 750 kg/h로 증가함

에 따라 11.9, 16.1, 16.7 및 23.2로 증가하였다. 고온 측 질량유량이 300 kg/h인 경우 150 

kg/h 대비 65.4% 향상되었고 고온 측 질량유량이 300 kg/h 이상으로 증가함에 따라 고온 

측 Nu 수는 질량유량이 150 kg/h인 조건 대비 각각 122.9%, 174.1% 및 222.2% 향상되었다. 

이를 통하여 고온 측 용액의 질량유량이 증가함에 따라 고온 측 용액의 Nu 수도 증가한다

는 결과를 얻을 수 있다.

 Fig. 5.15은 고온 측 LiBr 용액의 입구 온도변화에 따른 고온 측 Nu 수 변화를 보여준다. 

고온 측 질량유량이 가장 낮은 150 kg/h인 조건에서 고온 측 입구 온도가 60℃, 80℃ 및 

100℃로 증가함에 따라 고온 측 유체의 Nu 수는 각각 6.29, 6.75 그리고 7.21로 증가하였다. 

또한, 고온 측 질량유량이 가장 높은 750 kg/h인 조건에서 고온 측 입구 온도가 60℃, 80℃ 

및 100℃로 증가함에 따라 고온 측 유체의 Nu 수는 19.59, 21.43 그리고 23.2로 증가하였다. 

즉, 고온 측 입구 온도의 증가는 Nu 수 증가와 직접적인 연관성이 있음을 발견하였다. 또

한, 모든 입구 온도 조건 (60℃, 80℃ 및 100℃)에서 고온 측 질량유량이 150 kg/h에서 450 

kg/h로 증가함에 따라 고온 측 Nu 수는 평균 119.6% 증가하였으며 고온 측 질량유량이 450 

kg/h에서 750 kg/h로 증가함에 따라 평균 44.3% 증가함을 확인할 수 있다. 

 저온 용액열교환기 및 고온 용액열교환기의 고온 측 Nu 수를 비교한 결과, 고온 용액열

교환기의 고온 측 Nu 수는 6.29~23.23으로 저온 용액열교환기 조건에서의 Nu 수 (4.83~20.1)

과 비교하여 상대적으로 높게 나타났다. 전도열전달 및 대류열전달의 비율을 나타내는 무

차원수인 Nu 수는 식 (3-21)과 같이 작동유체의 Re 및 Pr 수와 같은 무차원수에 의해 그 

값이 결정된다. 저온 용액열교환기 조건에서 실험에 의해 계산된 고온 측 Re 수는 

14.78~32.79로 나타났으며 고온 용액열교환기 조건에서 계산된 고온 측 Re 수는 

34.74~257.22로 나타났다. 결과적으로 고온 용액열교환기 조건에서의 Re 수는 저온 용액열

교환기의 조건에서 보다 대략 3배가량 높게 나타났으며 질량유량이 증가할수록 두 조건의 
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Re 수 차이는 증가하였다. 저온 용액열교환기 및 고온 용액열교환기 조건의 고온 측 Pr 수

를 비교한 결과, 고온 용액열교환기 조건에서 고온 측 Pr 수는 6.01~9.06이며 저온 용액열

교환기 조건에서 고온 측 Pr 수는 11.75~21.67로 저온 용액열교환기 조건이 대략 2배 정도 

높음을 확인할 수 있다. 이를 통하여 저온 용액열교환기 조건 대비 고온 용액열교환기 조

건의 Pr 수 감소 정도보다 고온 용액열교환기의 Re 수 증가 정도가 큼으로 결과적으로 고

온 용액열교환기의 Nu 수가 상대적으로 높게 나타남을 확인할 할 수 있다.     
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4. 총괄열전달계수 및 대류열전달계수 고찰

 Fig. 5.16는 고온 용액열교환기 조건에서 고온 측 입구 온도 및 질량유량 변화에 따른 

고온 측 대류열전달계수와 총괄열전달계수의 변화를 보여준다. 고온 측 입구 온도 및 질량

유량이 100℃ 및 150 kg/h일 경우, 고온 측 용액의 대류열전달계수는 0.857 kW/m2·℃로 

가장 낮게 나타났다. 하지만, 고온 측 입구 온도가 120℃ 및 140℃로 증가함에 따라 고온 

측 유체의 대류열전달계수는 각각 0.93 및 0.99 kW/m2·℃로 증가하였으며 100℃ 조건 대

비 120℃ 및 140℃의 대류열전달계수는 각각 8.45% 및 15.5% 향상되었다. 고온 측 입구 온

도 및 질량유량이 100℃ 및 750 kg/h일 경우, 고온 측 대류열전달계수는 2.681 kW/m2·℃

이며 입구 온도가 120℃ 및 140℃로 증가함에 따라 각각 2.981 와 3.263 kW/m2·℃로 향상

되었다. 고온 측 질량유량이 750 kg/h인 조건에서 입구 온도 100℃인 조건 대비 120℃ 및 

140℃의 대류열전달계수는 각각 11.18% 및 21.68% 향상되었다. 고온 측 질량유량 변화에 

따른 고온 측 대류열전달계수의 변화를 살펴보면, 모든 입구 온도 (100℃, 120℃ 및 140℃) 

조건에서 고온 측 질량유량이 150 kg/h에서 450 kg/h로 증가함에 따라 평균 121.44% 향상

되었으며 150 kg/h에서 750 kg/h로 증가함에 따라 평균 221.06%로 증가함을 확인되었다. 결

과적으로 고온 측 입구온도 및 질량유량의 증가는 고온 측 대류열전달계수를 증가시키며 

작동조건에 따른 대류열전달계수의 변화는 Nu 수 변화의 경향성과 유사함을 확인할 수 있

다.     

 본 연구에서 총괄열전달계수는 식 (3-11)과 같이 저온 및 고온 측의 대류열전달계수, 전

열판의 두께 및 전열판의 열전도도를 통해 계산하였다. 고온 측 대류열전달계수는 총괄열

전달계수의 매개변수임으로 고온 측 입구 온도 및 질량유량 변화에 따른 변화 경향성이 유

사했다. 고온 측 입구 온도 및 질량유량이 100℃ 및 150 kg/h인 조건에서 총괄열전달계수는 

0.569 kW/m2·℃이며 입구 온도가 120℃와 140℃로 증가함에 따라 총괄열전달계수는 각각 

0.603 및 0.636 kW/m2·℃로 증가하였다. 이때 입구 온도 100℃인 조건 대비 120 및 140℃

의 총괄열전달계수 향상율은 각각 6.06% 및 11.75%로 나타났다. 고온 측 입구 온도 및 질

량유량이 100℃ 및 750 kg/h일 때, 총괄열전달계수는 1.049 kW/m2·℃로 입구 온도가 12

0℃ 및 140℃로 증가함에 따라 1.121 및 1.187 kW/m2·℃로 증가하였다. 이때 입구 온도 

100℃ 조건 대비 120 및 140℃의 총괄열전달계수는 6.8 및 13.15% 향상되었다. 또한, 고온 
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측 입구 온도가 100℃, 120℃ 및 140℃일 경우, 고온 측 질량유량이 150 kg/h에서 450 kg/h

로 증가함에 따라 대류열전달계수는 평균 57.3% 증가하였으며 150 kg/h에서 750 kg/h로 증

가함에 따라 평균 84.5% 증가하였다. 

 저온 용액열교환기 및 고온 용액열교환기 조건에서 고온 측 대류열전달계수를 비교한 

결과, 고온 용액열교환기의 고온 측 대류열전달계수가 저온 용액열교환기보다 높게 나타났

다. 저온 및 고온 용액열교환기 조건에서 고온 측과 저온 측의 온도차가 20℃인 조건 (고온 

용액열교환기 입구온도 100℃ 및 저온 용액열교환기 60℃)에서 고온 용액열교환기의 대류

열전달계수는 저온 용액열교환기 조건에서 대류열전달계수보다 평균 29.15% 높았다. 또한, 

온도차가 40℃ 및 60℃인 조건 (고온 용액열교환기 입구 온도 120℃ 및 저온 용액열교환기 

80℃, 고온 용액열교환기 입구온도 140℃ 및 저온 용액열교환기 100℃)에서 고온 측 용액열

교환기의 대류열전달계수는 저온 용액열교환기의 대류열전달계수보다 평균 32.46% 및 

34.8% 높았다. 결론적으로, 저온 용액열교환기 및 고온 용액열교환기의 총괄열전달계수를 

비교하였을 때, 고온 측 대류열전달계수와 유사하게 나타났으며 고온 용액열교환기 조건의 

총괄열전달계수가 저온 용액열교환기 조건보다 큼을 확인하였다. 
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coefficient of hot side according to mass flow rate and inlet temperature of

hot side (high temperature condition)
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5. 압력강하 고찰

 Fig. 5.17는 고온 용액열교환기 조건에서 고온 측 입구 온도가 140℃로 고정되고 고온 

측 질량유량 변화에 따른 압력강하와 증가율을 보여준다. 질량유량이 150 kg/h일 경우 고온 

측의 압력강하는 0.319 kPa로 가장 낮게 나타났다. 하지만 고온 측의 질량유량이 300, 450, 

600 및 750 kg/h로 증가함에 따라 압력강하는 1.25, 2.24, 4.34 및 6.54 kPa로 증가함을 확인

하였다. 고온 측 질량유량 150 kg/h 대비 압력강하 향상율을 분석한 결과, 질량유량이 300, 

450, 600 및 750 kg/h에서 각각 2.91%, 6.03%, 12.6% 및 19.4% 향상되었다. 이는 고온측 질

량유량이 증가함에 따라 채널 내의 질량유속이 증가되고 이러한 질량유속은 채널 압력강하 

일반식의 매개변수로 압력 강하량과 직접적인 비례관계이기 때문이다. 

 Fig. 5.18은 고온 용액열교환기 조건에서 고온 측 입구 온도 변화에 따른 고온 측의 압

력강하 변화를 보여준다. 고온 측 입구온도 및 질량유량이 100℃ 및 150 kg/h인 경우 고온 

측의 압력강하는 0.327 kPa로 나타났으며 고온 측 입구 온도가 120℃ 와 140℃로 증가함에 

따라 0.324 및 0.319 kPa로 감소함을 확인하였다. 고온 측 질량유량 변화에 따른 고온 측 

압력강화 분석결과, 고온 측 입구온도 및 질량유량이 100℃ 및 750 kg/h의 조건의 고온 측 

압력강하는 6.69 kPa로 질량유량이 150 kg/h인 조건 대비 19.43배 증가하였다. 또한, 고온 

측 입구 온도가 100℃에서 120℃로 증가하였을 때 고온 측 압력강하의 감소율은 2.1%이며 

입구 온도가 120℃에서 140℃로 증가함에 따라 0.08%의 감소율을 보였다. 추가적으로, 고온 

측 질량유량의 변화 (150, 450 및 750 kg/h)에 따른 고온 측 압력강하의 변화를 분석한 결

과, 질량유량 변화에 따라 크게 변화함을 확인하였다. 또한, 동일한 고온 측 질량유량 조건

에서 고온 측 입구 온도가 증가하면서 유체의 점성계수는 감소하기 때문에 상대적으로 압

력강하는 작게 나타났다.

 저온 및 고온 용액열교환기 실험조건에 따른 압력강하를 비교한 결과, 모든 유량조건  

(150, 300, 450, 600 및 750 kg/h)에서 저온 용액열교환기의 압력강하가 고온 용액열교환기

의 압력강하보다 미세하게 높게 나타났다. 저온 용액열교환기 조건에서 최저 압력강하는 

고온 측 입구 온도 및 질량유량이 100℃ 및 150 kg/h인 조건에서 0.325 kPa로 나타났다. 반

면 고온 용액열교환기 조건에서 최저 압력강하는 고온 측 입구 온도 및 질량유량이 140℃ 

및 150 kg/h인 조건에서 0.319 kPa로 저온 용액열교환기의 최저 압력강하 결과보다 1.98% 
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낮게 나타났다. 저온 용액열교환기 조건에서 최고 압력강하는 100℃ 및 750 kg/h인 조건에

서 6.78 kPa로 나타났으며 고온 용액열교환기의 최고 압력강하는 140℃ 및 750 kg/h인 조

건에서 6.69 kPa로 나타났다. 이를 통해 저온 용액열교환기의 최고 압력강하가 고온 용액열

교환기의 최고 압력강하보다 1.39배 큼을 확인할 수 있다. 결론적으로, 저온 및 고온 용액

열교환기 모두 고온 측 입구 온도가 감소하고 고온 측 질량유량이 증가할수록 고온 측 압

력강하는 감소함을 확인하였으며 저온 용액열교환기 실험에 따른 압력강하가 고온 용액열

교환기 조건의 압력강하보다 통상적으로 낮다는 것을 실험을 통해 확인할 수 있다. 저온 

용액열교환기의 고온부 용액의 온도 및 농도는 60℃~100℃ 및 62wt%로 고온 용액열교환기 

조건 (100℃~140℃ 및 58wt%)보다 용액의 점성이 크기 때문에 마찰에 의한 압력강하가 크

게 발생한다는 것을 확인할 수 있다.  
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Fig. 5.17 Pressure drop on hot side and increment ratio according

to mass flow rate of hot side (high temperature condition)
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제 3 절 Nu 수 및 마찰계수 상관식 개발 및 비교

1. Nu 수 상관식 개발

 용액열교환기 실험결과를 식 (3-22) 및 식 (3-23)에 대입하고 식 (3-21)의 C2값을 가정하

여 (X1, Y1)에 대한 1차 방정식을 만들었다. 또한, (X1, Y1)로 plotting된 1차 방정식을 통해 

C1을 계산하였고 대수적 수정 (algebraic modification)을 통해 C2를 계산하였다. 실험결과에 

따른 Nu 수 상관식은 식 (6-1)과 같으며 개발된 Nu 수 상관식은 14.77 < Re < 257.21 및 

6.01 < Pr < 21.66인 구간에서 적용이 가능하다.  


Pr  (6-1)

 Fig. 5.19는 본 연구를 통해 개발된 Nu 수 상관식과 기존문헌에서 제시한 Nu 수 상관식

을 비교한 결과를 보여준다. Kwon et al. [12], Kim et al. [30] 그리고 Song et al. [31]은 

LiBr/LiBr 열교환에 대한 기존문헌이며 Roetzel et al. [66], Donowski and Kandlikar [67],  

Focke et al. [68] 그리고 Longo and zilio [69]는 water/water에 대한 문헌들로 이들의 결과

와 비교 분석을 진행하였다. 또한, Table 5.1를 통해 기존문헌의 Nu 수 상관을 구성하는 상

수 (C1, C2, 및 C3) 와 판형열교환기 전열판의 쉐브론 각도 ()를 확인할 수 있다. 본 연구

를 포함한 기존문헌 (LiBr/LiBr 및 water/water)의 상수 C3는 대부분 0.3, 0.333 및 1/3로 적

용됨을 확인할 수 있으며 판형열교환기의 형상 및 작동유체의 특성에 따라 상이한 상수 C1

과 C2에 따른 분석을 집중적으로 실시하였다. 본 연구의 Nu 수 경향성과 water/water 실험

의 Nu 수 경향성을 분석한 결과, 모든 water/water 실험의 Nu 수는 개발된 상관식과 비교

하여 20% 이상의 오차율을 보였다. 비교된 water/water 및 LiBr/LiBr 조건에서 판형열교환

기의 쉐브론 각도는 대부분 60˚으로 열교환기 형상에 의해 결정되는 상수 C1는 0.25~0.35 

으로 분포되었다. 하지만 작동유체 물성치의 차이에 의해 결정되는 상수 C2는 water/water 

및 LiBr/LiBr 조건에 따라 다소 상이하였다. 본 연구를 비롯한 Kwon et al. [12], Kim et al. 

[30] 그리고 Song et al. [31]의 상수 C2는 0.403, 0.676 및 0.54으로 대부분 0.7 미만이지만 
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Roetzel et al. [66]을 비롯한 water/water 실험의 상수 C2은 0.7 이상임으로 water/water 조

건의 Nu 수 경향선 기울기가 비교적 가파른 것을 확인할 수 있다. 

본 연구에서 개발된 Nu 수 경향성과 LiBr/LiBr 관련 기존문헌과 비교를 진행해보면 

Water/water 기존실험과 다르게 LiBr/LiBr 기존실험의 Nu 수 경향성은 본 연구의 Nu 수 경

향성과 유사하였으며 쉐브론 각도가 크게 상이한 Kim et al. [30]의 결과를 제외/하고 오차

율 20% 이내로 나타났다. Kwon et al. [12]이 사용한 판형열교환기의 쉐브론 각도는 60˚로 

본 연구에서 사용한 쉐브론 각도와 동일하지만 전열판의 사이즈, 전열판의 두께 (tw) 및 주

름의 피치 (λ)와 같은 세부적인 형상이 해당 연구의 판형열교환기 형상과 다르기 때문에 

일부 Nu 수는 오차율 20%보다 큼을 확인할 수 있다. Song et al. [31]의 Nu 수 경향성과 본 

연구의 Nu 수 경향성을 비교한 결과, 두 연구에서 사용한 판형열교환기의 주름 높이 (b) 및 

주름의 피치 (λ)가 0.002 및 0.007 m로 동일하였으며 전열판 쉐브론 각도에 따른 차이가 

존재하였다. 또한, Song et al. [31]의 연구에서 쉐브론 각도가 55.7˚인 판형열교환기의 Nu 

수는 본 연구의 결과보다 낮게 나타났으며 오차율 18% 이내에 포함되었다. 반면, Song et 

al. [31]의 쉐브론 각도가 78.5˚인 판형열교환기의 Nu 수는 본 연구의 Nu 수 결과보다 크

게 나타났으며 높은 Re 수 구간에서는 20% 이상의 오차율을 나타냈다. 결과적으로 

LiBr/LiBr 조건의 기존문헌은 쉐브론 각도에 따라 Nu 수 경향성이 상이하였으며 각도의 차

이가 크지 않을 경우 본 연구의 Nu 수 대비 20% 이내의 오차율을 보였다. 하지만 Kim et 

al. [30]는 LiBr/LiBr 조건에서 실험을 진행하였지만 쉐브론 각도가 비교적 작은 관계로 본 

연구의 결과와 비교하여 50% 정도의 큰 오차율을 보였다. 결과적으로 기존의 water/water 

실험의 경우 판형열교환기의 쉐브론 각도 (= 60 )̊가 본 연구의 판형열교환기 쉐브론각도 

(= 60 )̊와 유사하였으나 작동유체 물성치의 특성에 의해 Nu 수 기울기 경향성이 달랐으

며 75% 정도의 큰 오차율을 보임을 확인하였다. 해당 결과를 통해 작동유체의 물성적 특성

에 따른 영향성이 판형열교환기의 쉐브론 각도 변화에 따른 영향성보다 Nu 수 변화에 지배

적임을 확인하였다.       
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Author Fluid C1 C2 C3 Coment

This study LiBr/LiBr 0.273 0.693 1/3 α=60˚
Kwon et al. [12] LiBr/LiBr 1.078 0.403 0.333 α=60˚
Kim et al. [30] LiBr/LiBr 0.35 0.54 0.3 α=30˚
Kim et al. [30] LiBr/LiBr 0.138 0.757 0.3 α=45˚
Song et al. [31] LiBr/LiBr 0.2446 0.676 0.319 α=55.7˚
Song et al. [31] LiBr/LiBr 0.2597 0.677 0.413 α=78.5˚
Roetzel et al. [66] Water/water 0.317 0.703 1/3 α=20˚
Donowski and Kandlikar [67] Water/water 0.287 0.78 1/3 α=60˚
Focke et al. [68] Water/water 0.77 0.54 1/3 -
Longo and zilio [69] Water/water 0.277 0.766 0.333 α=65˚

Table 5.1 Summary of Nu correlations from the previous studies
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2. 마찰계수 상관식 개발

저온 및 고온 용액열교환기 실험조건에 따른 채널 내 고온 측 압력강하를 측정

하였으며 Re 수와 채널의 압력강하를 plotting 하여 경향성을 고찰하였다. Fig. 5.20

은 고온 측 Re 수 변화에 따른 마찰계수의 변화를 보여준다. 측정된 압력강하에 

따른 마찰계수 상관식은 식 (6-2)와 같으며 해당 상관식은 14.77 < Re < 257.21 및 

6.01 < Pr < 21.66인 조건에서 적용이 가능하다.

    (6-2)

Fig. 5.20 Friction factor of plate heat exchanger acoording to Re number

of hot side
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Table 5.2는 LiBr/LiBr 실험을 수행한 기존 문헌들의 마찰계수 상관식을 비교하여 

보여준다. 또한, Fig. 5.20은 Re 수 변화에 따른 본 연구의 마찰계수와 기존연구의 

마찰계수를 비교하였다. 본 연구를 통해 개발된 마찰계수는 Kim et al. [30]을 제외

한 기존문헌들과 비교하여 상대적으로 낮은 값을 나타냈다. 채널의 마찰계수는 판

형열교환기 채널의 압력강하와 비례하며 이러한 압력강하는 열교환기의 유효길이

와 쉐브론 각도에 의해 결정된다. Kim et al. [30] 실험의 경우, 전열판의 길이는 

길지만 쉐브론 각도가 30˚로 비교적 낮은 각도로 난류생성이 용이하지 않기에 마

찰계수는 비교적 낮게 나타났다. 반면, Song et al. [31]은 가장 높은 마찰계수를 

나타냈으며 이는 78.5˚와 같은 높은 각도와 긴 유효길이가 기인하기 때문이다. 

Kwon et al. [12]이 사용한 판형열교환기는 Song et al. [31]과 본 연구에서 사용한 

판형열교환기보다 많은 전열판 수로 구성되어 있기 때문에 전열판의 유효길이가 

상대적으로 길다. 또한, Kwon et al. [12]와 본 연구에서 사용한 판형열교환기의 쉐

브론 각도가 60˚로 동일하지만 유효길이의 차이로 인해 Kwon et al. [12]의 마찰

계수가 더 큰 경향을 보였다.    
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


Author Fluid C K n Coment

This study LiBr/LiBr - 1.731 0.14 L=0.203 m, α=60˚

Kwon et al. [12] LiBr/LiBr - 85.627 0.782 L=0.289 m, α=60˚

Kim et al. [30] LiBr/LiBr - 5.43 0.15 L=0.618 m, α=30˚

Song et al. [31] LiBr/LiBr 3.124 461.6 1.112 L=0.466 m, α=78.5˚

Table 5.2 Summary of friction factor correlations from the previous studies
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3. 개발된 Nu 수 및 마찰계수 상관식의 검증

 제 3장의 6절에서 개발된 Nu 수 및 마찰계수 상관식을 적용하여 총괄열전달계

수와 압력강하 예측값을 계산하였다. 또한, 실제 실험을 통해 얻어진 판형열교환기

의 출구 온도를 활용해 실험적 총괄열전달계수를 계산하였으며 개발된 예측 모델

을 통해 계산된 총괄열전달계수의 예측값과 이를 비교하였다. Fig. 5.21은 총괄열

전달계수 예측값과 실험을 통해 얻어진 총괄열전달계수의 차이를 보여준다. 비교

결과, 개발된 상관식과 실험결과의 차이는 최대 15%의 불일치도를 나타냄을 확인

하였다. 또한, Fig. 5.22는 마찰계수 상관식을 통해 계산된 압력강하 예측값과 실험

을 통해 측정된 압력강하의 비교를 보여주고 있다. 예측값과 실험값을 비교한 결

과, 오차율은 10% 이내임을 확인하였다. 이를 통해서 본 연구에서 개발된 Nu 수 

와 마찰계수 예측식은 실험값을 잘 예측하는 것으로 나타났다. 

Fig. 5.22 Comparisons between the calculated overall heat transfer coefficient

by Nu correlation and experimental result
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Fig. 5.23 Comparisons between the calculated pressure drop by

friction factor correlation and experimental result
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제 6 장 결론

본 연구는 판형열교환기에서 LiBr/water 실험에 따른 LiBr/water 열교환 특성을 

분석하였으며, water/water 실험결과를 바탕으로 LiBr/water의 Nu 수 예측 상관식

을 도출하였다. LiBr/water 열교환 특성 분석 결과, water/water 열교환에 비해 

LiBr/water의 열교환은 열교환량과 총괄열전달계수는 감소하였고, LiBr 농도가 증

가함에 따라 열교환량과 총괄열전달계수는 감소하였다. 고온 측 질량유량이 200 

kg/h 에서 700 kg/h로 증가함에 따라 물의 열교환량은 7.56 에서 12.13 kW 증가한 

반면 62wt% LiBr는 3.8에서 8.88 kW로 감소하였고 이는 물을 사용하는 경우에 비

해 최대 26.8%로 작은 값을 보였다. 또한 고온 측 질량유량이 200 kg/h 에서 700 

kg/h로 증가함에 따라 물의 총괄열전달계수는 1.38 에서 2.03 kW/m2℃로 증가하였

으며 62wt% LiBr의 총괄열전달계수는 0.637 에서 1.177 kW/m2℃ 증가하여, 물 대

비 42.1~53.7% 감소함을 확인하였다. LiBr 농도에 따른 Nu 수 변화를 고찰하였을 

때, 동일한 유량조건에서 56wt% LiBr/water 실험 대비 58wt%, 60wt%, 및 62wt% 

LiBr/water 조건에서 Nu 수 감소율은 평균 7.19, 12.12 그리고 17.32%로 농도가 증

가함에 따라 점점 증가하였다. 이는 LiBr 농도 변화에 따른 LiBr의 물성변화가 작

동유체의 모멘텀 및 열확산에 의한 열전달에 영향을 주기 때문이다. 또한, 

water/water 열전달 실험 결과를 기반으로 LiBr/water의 Nu 수 예측상관식을 개발

했으며 이는 식 (4-1)과 같다. 본 연구에서 개발된 Nu 예측식을 실험 결과를 통해 

얻은 Nu 수와 비교한 결과, 모든 조건에서 ±2.5% 이내에 오차율을 가짐을 확인하

였다.

또한, 2중 효용 흡수식 시스템에 사용되는 저온 및 고온 용액열교환기 작동조건

을 모사하여 다양한 운전조건 (고온 측 입구 온도 및 고온 측 질량유량 변화)에 따

른 열전달 특성을 분석하였다. 저온 용액열교환기 조건의 평균 열전달률을 분석한 

결과, 고온 측 입구 온도 및 질량유량이 100℃ 및 150 kg/h인 조건에서 평균 열전

달률은 4.26 kW로 가장 낮았으며 질량유량이 300, 450, 600 및 750 kg/h로 증가함

에 따라 각각 6.84, 8.47, 9.83 및 10.34 kW로 증가하였다. 또한, 고온 측 입구 온도

와 질량유량이 증가할수록 평균 열전달률은 증가하는 경향을 보였다. 고온 용액열
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교환기 조건에서 평균 열전달률 변화에 대한 경향성 또한 저온 용액열교환기 조건

에서와 유사하게 나타났다. 하지만 고온 용액열교환기 조건에서의 평균 열전달률

이 전체적으로 높게 나타났다. 이는 저온 및 고온 용액열교환기 조건에서 열전달 

매체의 온도 차이는 60℃로 동일하지만 고온 측 온도 증가에 따른 LiBr 수용액의 

비열이 증가하기 때문이다. 실험을 통해 얻은 온도 결과를 wilson plot method에 

적용하여 식 (6-1)과 같은 Nu 수 상관식을 도출하였다. 저온 용액열교환기의 고온 

측 Nu 수 분석 결과, 고온 측 입구 온도 및 질량유량이 100℃ 및 150 kg/h인 조건

에서 고온 측 Nu 수는 5.61로 가장 낮았으며 고온 측 질량유량이 300, 450, 600 및 

750 kg/h로 증가함에 따라 9.6, 13.4, 16.8 및 20.1로 증가하였다. 저온 및 고온 용

액열교환기 조건 모두 고온 측 입구 온도 및 질량유량이 증가함에 따라 고온 측 

Nu 수도 비례적으로 증가하였다. 또한, 고온 용액열교환기 조건에서 도출된 고온 

측 Nu 수가 저온 용액열교환기 조건보다 높음을 실험을 통해 확인하였다. 이를 통

해서 저온 용액열교환기 조건 대비 고온 용액열교환기 조건의 Pr 수 감소 정도보

다 고온 용액열교환기의 Re 수 증가 정도가 큼으로 결과적으로 고온 용액열교환

기의 Nu 수가 높게 나옴을 확인할 할 수 있다. 

또한, 기존연구에서 제시된 water/water 및 LiBr/LiBr 실험의 Nu 수 경험식과 본 

연구에서 도출한 Nu 수 상관식을 비교하였다. 비교 결과, 작동유체의 물성적 특성

에 따른 영향성이 판형열교환기의 쉐브론 각도 변화에 따른 영향성보다 Nu 수 변

화에 지배적임을 확인할 수 있었다. 본 연구에서 사용된 판형열교환기 채널의 유

동 마찰을 고찰하기 위해 고온 측의 압력강하를 분석하였다. 저온 용액열교환기의 

채널내 압력강하를 분석한 결과, 고온 측 입구 온도 및 질량유량이 100℃ 및 150 

kg/h인 조건에서 고온 측 압력강하는 0.325 kPa로 가장 낮게 나타났으며 고온 측

의 질량유량이 300, 450, 600 및 750 kg/h로 증가함에 따라 1.26, 2.41, 4.36 및 6.67 

kPa로 증가하였다. 동일한 질량유량의 경우, 입구 온도가 100℃에서 60℃로 감소

함에 따라 압력강하는 증가하였다. 이는 유체의 온도 감소로 인해 점성이 커지기 

때문이다. 저온 및 고온 용액열교환기 모두 고온 측 입구 온도가 감소하고 고온 

측 질량유량이 증가할수록 고온 측 압력강하는 감소하는 경향성을 나타냈다. 또한, 

저온 용액열교환기 실험에 따른 압력강하가 고온 용액열교환기 조건의 압력강하보

다 낮다는 것을 실험을 통해 확인하였다. 저온 용액열교환기 조건에서 고온부 용
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액의 온도는 60℃~100℃로 유지되었으며 용액의 온도는 62wt%로 고온 용액열교환

기 조건의 용액보다 점성이 크기 때문에 마찰에 의한 압력강하가 크게 발생한다는 

결과를 얻을 수 있다. 저온 및 고온 용액열교환기의 압력강하를 측정 결과를 토대

로 식 (6-2)와 같은 마찰계수 상관식을 도출하였으며 기존문헌에서 제시한 마찰계

수 상관식과 비교하였다. 비교 결과, 기존문헌에서 사용하였던 열교환기의 채널 수 

및 유효길이가 본 연구에서 사용한 판형열교환기보다 크기 때문에 채널 내 더 많

은 압력강하가 발생하고 압력강하와 비례하는 마찰계수 또한 높게 나타났다. 최종

적으로 개발된 Nu 수 상관식과 마찰계수 상관식을 성능 예측 모델에 적용하여 총

괄열전달계수 (U) 및 압력강하 (dPf)를 비교함으로써 상관식을 검증하였으며 검증

결과, 총괄열전달계수 및 압력강하의 불일치도는 ±15%와 ±10%로 작은 오차를 보

였다. 

본 연구는 흡수식 시스템의 구성 요소인 용액열교환기의 열교환 특성을 실험적

으로 고찰하였다. 열교환기 체적 대비 열교환 성능이 우수한 판형열교환기를 흡수

식 시스템에 적용하여 흡수식 시스템 전체 COP 성능향상을 기대할 수 있으며 판

형열교환기 적용에 대한 많은 연구가 진행될 경우 흡수식 시스템의 크기를 줄일 

수 있는 다운사이징(downsizing) 효과를 기대할 수 있다. 또한, 고온 측 용액의 온

도 변화 및 질량유량 변화에 따른 열교환 및 압력강하 특성을 분석하였는데 본 연

구를 통해 다양한 작동 환경에 따른 열전달 성능을 예측할 수 있는 식을 개발하였

으며 용액열교환기 설계를 위한 기초 연구로 사용되길 기대한다.  
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