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관군 배열 형태에 따른 셸-앤-관 응축기의 설계
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Abstract

This paper carried out the thermal design of shell and tube condenser in ORC(Organic Rankine Cycle) 
using toluene as the working fluid. Heat exchanger design typically includes the determination of heat 
transfer surface area, number of tubes and tube length etc. In order to obtain the heat transfer surface 
area, shell and tube side heat transfer coefficients must be given to calculate the overall heat transfer 
coefficient. The simulation results show that the heat transfer coefficient for tube layout of 90o is higher 
than that of the other cases. In addition, it is found that the pressure drop and surface area for tube 
layout of 90o are lower than the other cases. 
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Ⅰ. 서 론

오늘날 우리 주변의 산업 현장에서 부산물로 

생성되는 폐열에너지의 상당량이 대기로 방출되

고 있다. 일부 연구(Viswanathan et al., 2006; 
Pellegrino et al., 2004)에서는 에너지 투입 대비 

상당량(약 20 ~ 50%)이 폐열로 손실된다고 추정

하고 있다. 
과거 열에너지로부터 발전을 위해 가장 많이 

사용되어 온 시스템으로 스팀 동력 사이클인 랭

킨 사이클을 들 수 있다. 그러나 이러한 종류의 

열역학 사이클은 저온 열원(340℃ 이하(BCS Inc., 
2008))에서는 수익성이 떨어지는 것으로 알려져 

있다. BCS Inc.(2008)에 따르면, 산업용 열 손실의 

약 60%는 230℃ 보다 낮은 온도에서 일어나며, 
316℃ 보다 낮은 온도에서는 거의 90%에 이르는 

것으로 보고하고 있다. 지난 수십 년 동안 

ORC(Organic Rankine Cycle) 기술은 저온 열원으

로부터 전력 생산을 위해 자주 사용되어 왔다. 
ORC시스템은 기화 온도가 낮은 작동 유체가 사

용되기 때문에 유용한 전력을 생산하는데 있어 

저온 열원(태양 에너지, 지열 에너지 및 산업 및 

내연 기관의 폐열)은 커다란 잠재력을 가지고 있

는 것으로 알려져 있다. 
ORC의 효율을 결정하는 중요한 요소 중에 하

나가 ORC에 사용되고 있는 열교환기라 할 수 있

다. ORC 시스템에서 열교환기의 비용은 전체 비

용 중에서 높은 비율을 차지하고 있어 정확한 열

교환기 성능 예측은 중요하다고 할 수 있다.
Hettiarachchi 등(Hettiarachchi et al. 2007)은 사

이클에 대한 열교환기의 영향을 연구하였다. 그

들은 전체 열교환기 표면과 사이클에 의해 생성 
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된 순수 전력의 비율을 최소화하여, 열교환기의 

구성을 결정하였다. 
셸 앤 관 열교환기의 관 내부를 흐르는 유체의 

열전달 및 압력 손실에 대한 계산은 문헌으로부

터 비교적 쉽게 관련 자료를 얻을 수 있어 어렵

지 않게 계산할 수 있다. 반면, 셸 측의 복잡한 

유동 조건과 관련된 열전달율 및 압력 손실은 간

단하게 계산되지 않는다. 
일반적으로, 셸 측 압력 강하 및 열전달 계수

는 Kern(1950)의 방법에 의해 간단하게 계산될 

수 있다. 그러나 이 방법은 배플 컷이 25%인 경

우로 제한되어 있으며, 배플과 셸 그리고 관과 

배플 사이의 누설에 대해서 적절히 고려하고 있

지 않다. 셸 측 레이놀즈 수가 2000 미만인 층류 

영역에서는 Kern 방법을 적용 할 수 없다. Kern
식은 매우 정확하지는 않지만 셸 측 열전달 계수

와 압력 강하를 간단하면서 신속하게 계산할 수 

있는 장점을 가지고 있다. 
셸 측 유체의 열전달 계수를 증가시키기 위해 

배플이 설치되는데, 이는 또한 튜브 진동을 줄이

는 역할을 할 뿐만 아니라 관에 구조적 강성을 

제공하며 부식을 방지하고 데에도 도움이 된다. 
셸 앤 관 열교환기의 설계는 주어진 열원의 요

건과 일련의 설계 제한 조건을 충족시켜야 할 많

은 설계 변수가 있으므로 매우 지루한 과정이 반

복된다. 설계 과정은 열교환기의 기본적인 기하

학적 구성을 결정하고 고온 및 저온 매체에 허용

되는 압력 강하를 할당하는 것으로부터 시작된

다. 그 후, 만족스러운 열전달 표면을 확보하는데 

도움이 되는 신뢰성 있는 열전달계수를 선정하는 

것이 제일 중요한 과정이 될 것이다. 
본 연구에서는 선박용 엔진으로부터 배기 폐열

을 회수할 목적으로 구성된 ORC 시스템 내 열교

환기 중 응축기의 최적설계를 위해 관군 배열에 

따른 열전달 및 압력 강하 특성을 조사하여 열전

달 표면적을 구하고자 한다. 

Ⅱ. Heat exchanger model and 
simulation

[Fig. 1]은 배기가스의 폐열을 회수하기 위해 

선박용 디젤 엔진과 연결된 ORC 시스템의 개략

도를 나타낸다(Lim & Lee, 2017). 배기 폐열을 회

수하기 위해 사용된 작동 유체는 Toluene이며, 모

든 물성치는 REFPROP 9.1로부터 얻어졌다. 본 

연구에서는 [Fig. 1]에 나타난 여러 열교환기 중 

응축기의 최적 설계를 위해 Matlab 프로그램을 

사용하여 시뮬레이션을 수행하였으며, 열교환기 

설계를 위한 초기 값들이 <Table 1>에 주어져 있

다. 열교환기 설계를 위해 초기 결정되어야 하는 

주요 변수들이 있다.

[Fig. 1] Schematic Diagram of ORC System

Parameter Value

Heat of condensation   11.1 [MW]
Number of shell passes 1
Number of tube passes 2

Baffle cut 25%
Tube outer diameter   0.0254 [m]

Tube material admiralty 
(70% Cu, 30% Ni)

Condensing temp. 45 [℃]
Cooling water initial temp. 25 [℃]

<Table 1> Main Parameters for Heat Exchanger 
Design



임태우ㆍ최용석

- 1636 -

No. of passes Triangle tube pitch Square tube pitch
   

1 0.319 2.142 0.215 2.207
2 0.249 2.207 0.156 2.291
4 0.175 2.285 0.158 2.263
6 0.0743 2.499 0.0402 2.617
8 0.0365 2.675 0.0331 2.643

<Table 2> Values of   and   Coefficients for     

즉 열교환기 배열(exchanger layout), 관 통로 

수, 그리고 관 외경 등이다. 셸 앤 관 열교환기의 

경우 세 가지 주요 배열이 주로 사용되는데, 즉 

삼각형(triangular), 사각형(square), 그리고 회전 사

각형(rotated square)이며, [Fig. 2]와 같다. 본 연구

에서 관 피치는 관 외경의 1.25배로 일정하다고 

다음 식과 같이 가정한다.

[Fig. 2] Tube Layout Patterns

  ···················································· (1)

관군 외경은 다음 식에 의해 정의 된다.

 
 




·············································· (2)

여기서  
  이고, 과 은 <Table 

2>에 나타나 있다. 

셸 직경은 다음과 같이 정의 된다.

 


 ·············································· (3)

여기서 는 셸과 배플의 간극을 나타낸다.   

일반적으로 열교환기의 설계는 시행착오의 반

복 접근법을 사용하여 이루어지며, 본 연구에서 

셸 앤 관 열교환기를 사용하여 설계를 진행하였

으며, [Fig. 3]은 셸 앤 관 열교환기의 개략도를 

나타낸다. 열교환기의 크기를 결정하기 위해서는 

세 가지 주요 변수인 총합열전달계수( ), 관측 

압력 강하( ) 및 셸측 압력강하 ( )가 결정

되어야 한다. 
관 외경에 기초한 총합열전달계수   는 다음

과 같이 주어진다.

 




 

ln i f ·
 






 ··· (4)

여기서 와 는 셸측 및 관측 열전달계수이

며, 와 i f는 파울링계수(fouling coefficients)이

고, 는 관 벽면 열전도율을 나타낸다.

총합열전달계수는 처음에는 주어지지 않으며, 
초기값으로 가정한다. 문헌으로부터 얻을 수 있

는 열전달계수 와 를 대입하여 초기값으로 

설정한 총합열전달계수와 일치할 때 까지 반복 

계산한다. 또한 파울링계수도 문헌으로부터 여러 

유체에 대하여 얻을 수 있다. 특히, 열교환기는 
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[Fig. 3] Schematic of a Shell and Tube Heat Exchanger

 

다음과 같이 주어지는 방정식을 만족하여야 한

다.  



 ················································ (5)

여기서 는 열전달 표면적(heat transfer surface 
area)을 나타내고, 는 열 부하(heat load), 
은 로그평균온도차(log-mean temperature

difference), 그리고 는 수정계수(correction 
factor)를 나타낸다. 즉, 는 다중통로(multiple 
pass) 열교환기에서의 유효 온도차의 감소를 반영

하고 있으며, 과 는 각각 다음과 같다. 

 
ln

 
  ············ (6)

 
ln



  
   




  
 

· (7)

여기서 

  이고,  

  

이다.
열 부하는 고온유체와 저온유체 중의 하나에 

에너지 평형을 적용함으로써 얻을 수 있으며, 다

음식과 같다.

   · (8)

본 연구에서 모든 경우 냉각수의 유속을 

1.5m/s로 제한하였다.  

1. Shell-side heat transfer coefficient

Nusselt 해석으로부터 N개의 수평관의 수직배

열에 대하여 평균 대류 열전달계수는 다음과 같

이 정의된다(Incropera and Dewitt, 2002). 

 
 ·············································· (9)

여기서  








′ 




 이다.

Kern은 관으로부터 관으로 응축액이 방울져 떨

어진다는 것을 실험적 관측을 통해 다음 식을 제

안하였다(Kern, 1958). 

 
 ············································ (10)

Eissenberg(1972)는 엇갈림(staggered) 관군을 사

용하여 웅축액의 침수(inundation)의 영향을 실험

적으로 조사하였다. 그는 침수 효과를 예측하는 

측면 배수(side-drainage) 모델을 가정하여 다음과 

같은 식을 제안하였다. 

 
 ······················· (11)
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2. Tube-side heat transfer coefficient

Gnielinski(1976)는 Reynolds수가 2300과 104사

이의 천이 영역(transition region)에 적용할 수 있

는 평균 Nusselts수를 다음과 같이 제안하였다. 

 
Pr
Pr  ············ (12)

여기서   ln  ,  
 , 

그리고 Pr
  이다.

관내 유체의 속도는 다음 식을 사용하여 계산

할 수 있다.

 





 ········································· (13)

   
여기서 는 관 통로 수(the number of tube 

passes)이며, 는 총 관수(total number of tubes) 

이다.

3. Shell-side pressure drop

셸 측의 압력 강하는 다음 식에 의해 계산된다

(Kern, 1950).

 


  ···························· (14)

여기서 는 배플 수(the number of baffles)이

고, 는 셸 측의 등가직경(equivalent diameter)을 

나타내며, 사각 및 삼각형 피치에 대해 다음과 

같이 계산된다.

 

  for square pitch ········ (15)

 














 




for triangular pitch ·· (16)

또한   
 



는 셸 측 유체에 대한 점성 

보정계수(viscosity correction factor)를 나타낸다.
마지막으로 마찰계수(friction factor)는 다음 식

으로부터 계산된다.

  expln ······················· (17)

4. Tube-side pressure drop

관내 압력 강하는 다음 식에 의해 계산된다

(Kern, 1950). 

  
Ln




 ······················· (18)

여기서   ln  이며, 는 관 

통로 수(the number of tube passes)를 나타낸다.

Ⅲ. 결과 및 고찰

[Fig. 4]는 관군 배열이 30o, 45o, 60o 그리고 

90o일 때 여러 상관식들에 의한 셸 측 열전달계

수의 변화를 나타내고 있다.  
Nusselt 해석은 매끈한 관들 사이에 연속적인 

막을 가정한 것으로 열전달계수가 가장 낮은 이

유는 연속적으로 놓여 있는 관에서의 평균막 두

께가 증가하여 큰 열저항으로 작용하기 때문이

다. Kern의 상관식은 관으로부터 관으로 응축액

이 방울져 떨어진다고 가정한 것으로 연속적으로 

놓여 있는 관에서의 막 두께는 감소되고 열 저항

이 감소하여 열전달이 증가하는 것으로 생각된

다. Eissenberg(1972)는 엇갈림(staggered) 관군으로

부터 웅축액 침수(inundation)의 영향에 관한 수많

은 실험적 연구를 수행하였다. 그러나 측정된 데

이터들은 정확성이 많이 떨어지는 것으로 나타났

다. 
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[Fig. 4] Variation of Heat Transfer Coefficient in Shell with Tube Layout

  

결과적으로 오늘날 다양한 작동 조건에서 응축 

성능에 관한 응축액 침수의 영향을 정확히 예측

할 수 있는 이론적 모델을 찾기란 쉽지 않다. 열

교환기 설계를 목적으로 할 경우 Butterworth 
(1977)는 여러 상관식들 중에서 Kern의 상관식을 

추천하고 있다. 
[Fig. 5]는 관군 배열에 따른 Kern의 상관식으

로부터 계산된 셸 측 열전달계수의 변화를 나타

내고 있다. 관군 배열이 90o일 때 열전달계수가 

가장 높게 나타났으며, 60o 일 때 열전달계수가 

가장 낮게 나타났다. 열전달계수의 변화만으로 

관군 배열이 90o일 때가 가장 우수하다고 하기는 

어려우며, 반드시 셸 측의 압력 강하도 같이 언

급이 되어야 한다. [Fig. 6]은 관군 배열에 따른 

셸 측의 압력 강하의 변화를 나타내고 있다. 관

군 배열이 90o일 때 압력 강하가 가장 낮게 나타

났으나, 열전달과는 달리 관군 배열이 30o일 

[Fig. 5] Variation of Heat Transfer Coefficient in 
Shell with Tube Layout 

때 압력 강하가 가장 높게 나타났다. Walraven et 
al.(2014)은 여러 관군 배열에 관한 연구를 수행

하였으며, 그들의 연구 결과에 의하면 관군 배열

이 30o일 때는 단상 열교환기용으로 그리고 관군 

배열이 60o일 때는 2상 열교환기용으로 사용할 
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것을 추천하고 있다. 그러나 Walraven의 결과와 

달리 본 연구에서는 관군 배열이 90o일 때 열전

달 성능이 우수하고 압력 강하가 가장 낮은 것으

로 나타났다. 

[Fig. 6] Variation of Pressure Drop in Shell with 
Tube Layout

[Fig. 7] Variation of Pressure Drop in Tube with 
Tube Layout

[Fig. 7]은 관군 배열에 따른 관 내 압력 강하

의 변화를 나타내고 있다. 관 내 압력 강하도 역

시 관군 배열이 90o일 때 압력 강하가 가장 낮게

나타났으며, 관군 배열이 45o일 때 압력 강하가 

가장 높게 나타났다. [Fig. 8]은 관군 배열에 따른 

총 열전달 표면적의 변화를 나타내고 있다. 관군 

배열이 90o일 때 가장 작은 열전달 표면적을 가

지며, 관군 배열이 60o일 때 가장 많은 열전달 표

면적을 가지는 것으로 나타났다. 본 연구에서 얻

어진 열전달과 압력 강하의 결과로부터 관군 배

열이 90o일 때가 최적의 열교환기로 판단된다. 

[Fig. 8] Variation of Heat Transfer Surface area 
with Tube Layout

Ⅳ. 결 론

본 연구에서는 선박용 디젤 엔진으로부터 배기

가스의 폐열을 회수하기 위해 구성된 ORC 시스

템 중 응축기의 최적설계를 위해 관군 배열 다른 

열전달 및 압력 강하 특성을 조사하여 다음과 결

론을 얻었다. 
1. 셸 앤 관 열교환기의 셸 측 열전달계수는 

Eissenberg 상관식이 가장 높게 나타났으며, 그 

다음 순으로 Kern의 상관식이 그리고 Nusselt 해

석이 가장 낮은 열전달계수를 나타내었다. 
2. Kern 상관식으로부터 계산된 관군 배열에 

따른 열전달계수는 관군 배열이 90o일 때 가장 

높은 열전달계수가 얻어졌다. 
3. 관군 배열에 따른 셸 측의 압력 강하는 관

군 배열이 90o일 때 가장 낮게 나타났으며, 열전

달 표면적 역시 관군 배열이 90o일 때 가장 작은 

열전달 표면적을 나타내었다. 이러한 결과로부터 

본 연구에서는 관군 배열이 90o일 경우 최적의 

셸 앤 튜브 열교환기로 응축기에 적용할 수 있을 

것으로 판단된다.        
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