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ABSTRACT

In this study, a new model for calculating the liquid film thickness and condensation heat transfer coefficient in a vertical 

condenser tube is proposed by considering the effects of gravity, liquid viscosity, and vapor flow in the core region of the flow. 

In order to introduce the radial velocity profile in the liquid film, the liquid film flow was regarded to be in Couette flow 

dragged by the interfacial velocity at the liquid‐vapor interface. For the calculation of the interfacial velocity, an empirical power

‐law velocity profile had been introduced. The resulting liquid film thickness and heat transfer coefficient obtained from the 

proposed model were compared with the experimental data from other experimental study and the results obtained from the 

other condensation models. In conclusion, the proposed model physically explained the liquid film thinning effect by the vapor 

shear flow and predicted the condensation heat transfer coefficient from experiments reasonably well.

1. 서  론

수직관 내에서의 순수 증기의 응축은 원자력 발전소를 비

롯한 다른 동력 및 전력생산 시스템에서 안전 및 사이클 효

율 증진을 위한 핵심적인 메커니즘으로 활용되어 왔다. 이

러한 증기 응축 현상은 크게, 고온의 증기가 저온의 표면에

서 액적의 형태를 형성하면서 응축되는 적응축(Drop‐wise 

condensation) 및 액막을 형성하면서 응축되는 막응축(Film

‐wise condensation)으로 구분할 수 있다. 그리고 발전 및 

대부분의 산업 시스템에서 응용하는 응축과정은 막응축이며, 

이러한 응축 시스템에서 막응축 현상은 열전달을 지배하는 

주된 변수로 작용한다. 즉, 수직으로 배치된 응축기 튜브 내

에서 응축수는 벽면에 특정 두께를 갖는 환형의 액체막

(Liquid film)을 형성하고, 응축되지 않은 증기는 중심 영역

에서 유동을 형성하게 된다. 이러한 환형의 액막은 응축과정

에서 저온의 벽면과 고온의 증기 사이에서 주된 열저항

(Thermal resistance)으로 작용하게 된다. 특히, 이러한 환

형의 액막에서 액체의 유동이 층류일 때, 응축 열전달계수

(Condensation heat transfer coefficient)는 액막의 열전

도도 및 액막 두께의 함수로서 정의할 수 있게 된다. 또한, 

중심 영역에 존재하는 증기 유동의 속도는 벽면 근처에 위치

하는 액막의 속도보다 빠르기 때문에 증기‐액체 계면에 계면 

전단응력을 발생시키게 되고, 이러한 증기 유동에 의한 전단 

응력은 액막 내에서의 속도 분포를 변형시켜 액막 두께에 영

향을 주게 된다.

Nusselt [1]는 저온의 수직 평판에 증기가 접촉하여 응축

될 때 나타나는 층류 막응축 현상에 대한 이론적 모델을 최

초로 제안하였다. 그의 연구에서 응축 액막은 층류로 가정하

였고, 액막 내에서의 열, 물리적 물성치의 변화 및 과냉 효과

는 무시하였다. 그리고 액체‐증기 사이에서 발생하는 계면 

전단 응력 및 액막 내에서의 운동량 변화 또한 무시하였다. 

이러한 가정들로 인하여 Nusselt [1]의 모델은 실제의 수직 

액막 응축 현상을 정확하게 예측하는 데 있어 여러 가지 한

계점을 가지고 있다. 그리하여 수직관 내 액막 응축 열전달

에 관한 기존의 연구들은 Nusselt [1]의 모델에서 나타난 가

정들을 실제 현상에 부합하도록 제거하고 개선된 모델을 도
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Fig. 1 Simple model concept of the film condensation in a 

vertical tube

출하는 방식으로 수행되어 왔다. Rohsenow등 [2]은 액막 내

에서의 과냉 효과 및 대류 에너지 전달을 반영할 수 있도록 

Nusselt [1]의 모델에 나타나는 잠열 텀(latent heat term)

을 수정하였다. 그리고 McAdams [3]는 액막 내에 존재하는 

굴곡(waviness)으로 인한 열전달 면적의 증가를 고려하여, 

Nusselt의 상관식에 계수 1.2를 곱해야 올바른 열전달계수 

값을 획득할 수 있다고 제안하였다. Dobran과 Thorsen [4]

은 응축 열전달 과정을 지배하는 핵심 변수들을 도출하였고, 

그러한 변수들의 변화에 따른 유동의 수력학적 특성 및 열전

달 특성을 수치해석을 활용하여 연구하였다. Blanggetti와 

Naushahi [5]는 액체‐증기 계면에서 계면 전단응력에 대한 

응축 물질전달 기인 흡입 속도(suction velocity)의 효과를 

이론적으로 연구하였다. Nakayama와 Koyama [6]는 이상 

경계층 이론(two‐phase boundary layer theory)에 기초하

여 층류 액막 응축 열전달에 관한 일반 적분 접근법을 제안

하였다. 그리고 Chen과 Ke [7]는 수직 튜브 내 강제 대류 

막응축에 관한 이론적인 연구를 수행하였다. 그들의 연구에

서 튜브 중심영역에 형성되는 난류 증기 유동으로 인해 액

막에 작용하는 계면 전단 응력을 고려할 수 있는 응축모델

이 개발되었고, 이러한 모델은 Goodykoontz와 Dorsch 

[8,9]의 실험 데이터를 사용하여 검증되었다. Kuhn등 [10]

은 수직관 응축실험을 통해 국부 응축 열전달에 관해 연구

하였으며, 그들은 저감 인자 방법(degradation factor 

method), 확산층 이론(diffusion layer theory) 및 물질 전

달 전도 모델(mass transfer conductance model)을 포함

하는 3개의 상관식을 제안하였다. 최근에 Panday [11]는 액

체 및 증기 상의 연계 경계층 방정식에 기초하여 수직관내

에 액막 응축 열전달에 관한 수치적인 연구를 수행하였다. 

Oh와 Revankar [12]는 수직관 피동 응축기에서의 완전 응

축에 관한 이론적 분석을 수행하여, 증기 계면 전단 응력 효

과를 고려한 수정된 Nusselt모델을 제안하였고, 이를 위해 

계면 전단 응력에 대한 물질 전달의 영향을 고려하였다. 또

한 Lee [13]는 증기 전단 응력을 고려한 응축 열전달 상관식

을 제안하였으며, 이 상관식에서 열전달계수는 Nusselt의 

상관식 [1]에 무차원 증기 전단 응력 텀을 곱하는 방법으로 

계산되었다. 

층류 액막 응축상황에서 국부 열전달계수를 예측하기 위

해서는 액막과 증기 영역에서의 수력학적 현상과 관련된 

물리적 근거에 기초하여 국부 액막 두께가 결정되어야 한

다. 수직관 응축에서 이러한 액막 두께는 중력, 액체 점성 

및 중심 영역에서의 증기 유동에 현저한 영향을 받는다. 본 

연구에서는 이러한 수직관 응축에서의 액막 두께 및 응축 

열전달계수를 계산하기 위한 새로운 모델을 제안할 것이

다. 그리고 제안된 모델로부터 획득된 결과를 기존의 수직

관 증기 응축 실험 및 다른 연구자들의 응축 모델과 비교할 

것이다.

2. 모델 개발

Fig. 1은 수직관 응축에서의 액막 및 증기 유동에 관한 간

단한 모델 개념도를 나타낸다. 이 모델에서 증기 및 액체‐증

기 계면의 온도는 포화온도로 가정하였으며, 액막 유동은 층

류로 가정하여 액막에서의 열전달은 1차원 열전도 메커니즘

으로 가정하였다. 그리고 액체 및 증기의 유동 방향은 수직 

하향이다. 국부 관 내벽온도 및 입구 증기 질량 유량은 경계

조건으로 주어진다. 그리고 액막 유동은 벽면 유체 점착조건

(No‐slip condition) 및 액체‐증기 계면에서의 속도에 의해 

유발되는 쿠에트 유동(Couette flow)으로 가정하였다.

2.1. 액막 유동

Fig. 1에서 축방향 압력 구배를 무시할 수 있다고 가정하

면, 층류 액막에서의 축방향 운동량 보존 방정식 및 경계 조

건은 다음의 식으로 나타낼 수 있다. 












   (1)

 
   


(2)

여기서 는 액막의 동점성(dynamic visocity), r은 관 

중심으로 부터의 반경방향 거리, 는 액체의 밀도, g는 중

력 가속도, 는 액막내에서의 유체 입자의 속도, 

는 계면 

속도, R은 관의 반지름 및 는 액막 두께이다. 

식 (1) 및 (2)로부터 관 중심으로부터 반경 방향으로 r만큼 

떨어진 지점에서의 축방향 유체 속도는 다음의 식으로 유도

될 수 있다. 
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 



 

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


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
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
  

ln



(3)

그리고 액막의 질량 유량은 식 (3)을 로부터 

까지 적분하여 다음과 같이 나타낼 수 있다. 

 




∙∙ (4)

여기서 는 액막의 질량 유량이다. 

식 (3)과 (4)를 통해 액막의 질량 유량을 식 (5)와 같이 유

도할 수 있다.
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
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(5)

여기서 는 액체와 증기의 전체 질량 유량이며, 는 

포화상태 증기의 건도이다. 

본 모델에서는 포화상태에서의 응축 잠열에 의한 열전달

을 지배적인 열전달 현상으로 가정하였기 때문에 액막의 질

량 유량을 식 (5)와 같이 유도하였다. 그러나 실제 응축 현상

에서는 포화상태인 액체‐증기 계면으로부터 벽면 부근 액체

까지의 온도 구배가 존재한다. 그러므로 모델에서 액막 내 

과냉의 효과를 고려해 주어야 한다. 이러한 액막에서의 과냉

으로 인한 물성치 변화를 고려하기 위해 Minkowycz와 

Sparrow [14]의 연구 결과를 활용하여 액막의 온도를 다음

과 같이 정의할 수 있다. 

   (6)

여기서 는 액막 온도, 는 관 내벽온도, 그리고 

은 포화 온도이다. 

그리고 액막에서의 밀도, 점성 및 열전도도 등의 열물성치는 

NIST 물성치 테이블(NIST Standard Reference Database 

23, Version 7.1)을 통해 획득하였다. 

2.2. 액체‐증기 계면에서의 계면 속도

본 연구에서 제안하고자 하는 모델에서 액체‐증기 계면에

서의 계면 속도는 핵심적인 변수이다. 이러한 계면 속도를 정

확하게 결정하기 위해서는 관 중심 영역에서 형성되는 기체

의 난류 유동과 액막의 층류 유동에 관한 지배 방정식을 풀어

야 하고 계면에서의 물질 전달 및 운동량 전달에 관한 다수의 

가정 및 경험적 상관식들을 사용해야 한다. 그러나 이것은 복

잡한 계산 과정과 긴 계산시간이 요구된다. 그리하여 본 연구

에서는 액체‐증기 계면 속도를 예측하기 위해 계면 속도 및 

증기의 평균 속도의 관계를 관의 반경과 액막 두께에 대한 지

수법칙으로 단순화할 수 있다는 가정하에 식 (7)의 경험적 지

수법칙 속도 분포(empirical power‐law velocity profile) 

[15]를 도입하였다.







 















∙

(7)

여기서 n은 양의 상수, 는 증기 평균속도, 는 증기 

질량 유량 그리고 는 증기의 밀도이다. 

그러므로 본 연구에서 제안되는 모델의 예측 값은 식 (7)

로부터 계산되는 계면 속도에 따라 크게 좌우될 것이다. 즉, 

식 (7)의 n은 매우 중요한 변수이다. 층류 액막 응축에서 액

막의 두께는 매우 얇고(수십∼수백  오더), 이러한 액막 

내에서는 점성력이 지배적으로 작용한다. 그러므로 벽면 근

처에 위치하는 계면의 속도가 층류 속도 구배를 따른다는 것

은 합리적인 가정이 될 수 있을 것이다. 이론적으로, 층류 유

동에서 n의 값은 2이다. 또한 본 연구에서는 층류 액막 응축 

실험 데이터와 모델의 비교를 통해 n=2는 실험 데이터를 적

절하게 예측할 수 있는 값이라고 판단하였다(Fig. 2a, b 및 

c). 이러한 3개의 그래프에서 보는 바와 같이, 본 연구에서 

제안된 모델을 통해 예측한 응축 열전달 계수는 Lee [13]의 

상압 조건에서의 유량에 따른 응축 열전달계수 실험 데이터

를 n=1, 3 일 때에 비해 n= 2 일 때 정확하게 예측하는 것을 

알 수 있다. 

3. 모델해(Solution) 도출 절차

본 연구에서 제안되는 모델로부터 획득되는 최종 결과는 

층류 액막의 두께 및 응축 열전달계수 이다. 수직관 내에 환

형의 액막과 액막에서의 전도에 의한 열전달 메커니즘을 고

려하면 Fig. 1에서와 같이 응축관을 수직 방향으로 n개의 구

역으로 나누었을 때 n번째 위치에서의 열전달계수에 관한 식
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(a)

(b)

(c)

Fig. 2 Condensation heat transfer coefficients data (Lee [13]) 

predicted from the proposed model by the variation of n value in 

Eq. 7: (a) = 0.00383 kg/s, P = 0.102 MPa, (b) = 0.00445 

kg/s, P = 0.103 MPa, and (c) = 0.00512 kg/s, P = 0.104 MPa

을 아래와 같이 획득할 수 있다. 

 
 


″




 ln





(8)

여기서 
″ 는 벽면 열유속 그리고 는 액막의 열전도도 이

다. 식 (8)로부터 n번째 위치에서의 국부 열유속은 다음과 같다. 


″   (9)

그리하여 n번째 지점에서의 액막의 질량 유량은 다음과 

같이 표현할 수 있다. 

 
″  (10)

여기서 는 관의 내경(국부 열유속을 관 내경 기준으로 

산출하였으므로), 는 국부 지점 사이의 축방향 거리, 그리

고 는 증기 응축 잠열이다. 

그리하여 국부 응축 액막 두께는 식 (5)와 식 (10)에서 각

각 획득된 액막의 질량 유량의 차이가 최소가 되도록 반복 

계산법(iteration)을 수행하여 구할 수 있다. 이러한 반복 계

산절차는 식 (5)를 통해 계산된 액막의 질량 유량이 식 (10)

에서 구한 액막의 질량 유량보다 작아질 때까지 반복 수행되

었다. 모델해의 도출을 위해 축방향 격자 크기()는 1 mm

로 설정하였다. 본 연구에서 제안된 모델은 z=0지점에서 특

이점(singularity)를 나타내기 때문에 모든 계산은 z=1 mm

를 시작점으로 하여 수행되었다. 본 모델에서 액막은 층류 

상태로 가정하였기 때문에 모델은 액막 레이놀즈 수, 

 가 2300보다 작은 영역에서 적용할 것을 

추천한다. 

다음 장에서는 본 연구에서 제안된 모델을 검증하기 위해 모

델에서 획득된 액막 두께 및 응축 열전달 계수를 Goodykuntz

와 Dorsch [8] 및 Lee [13]의 실험데이터와 비교할 것이다.

4. 결과 및 토론

본 연구에서는 제안된 모델을 검증하기 위해 Goodykuntz

와 Dorsch [8] 및 Lee [13]의 증기 응축 실험데이터를 활용

하였다. Goodykuntz와 Dorsch의 실험에서, 응축 튜브는 길

이 2.4 m의 스테인레스 스틸 관이었으며, 내경은 15.9 mm 

였다. 그리고 Lee의 실험에서 응축관은 3 m 길이의 304 스

테인레스 스틸 관이었으며, 내경은 13 mm, 관 두께는 2.5 

mm 이며, 열전달 유효 길이는 2.8 m 였다. 두 실험 모두 응

축관의 냉각과 국부 열유속 측정을 위해 시험부 응축관의 외
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Researcher Case Di (m) Tsat (oC) Psat (kPa) mtot (kg/s)

Guddykuntz 

and Dorsch [8] 

GD#1

0.0159

142.2 383.4 0.0122

GD#2 103.3 114.5 0.00907

GD#3 126.7 243.4 0.00857

Lee [13]

Lee#1

0.013

100.8 104.3 0.00512

Lee#2 100.8 104.5 0.00611

Lee#3 102.7 111.7 0.00784

Table 1 Selected experimental conditions of previous researchers 

(Goodykuntz and Dorsch [8], and Lee [13])

부에 냉각 재킷(cooling jacket)를 장착하여 냉각수 유동을 

증기 유동과 반대 방향으로 평행하도록(counter‐current 

flow) 조성하였다. 또한 두 실험 모두 증기 유동의 방향은 수

직 하향이었다. Table 1은 본 모델의 분석을 위해 활용된 실

험데이터들의 실험 조건을 나타낸다. 또한 제안된 모델은 기

존의 Nusselt모델 [1] 결과와도 비교되었다. Nusselt의 액막 

응축 모델에서 액막 두께와 응축 열전달계수는 각각 식 (11) 

과 식 (12)와 같다. 

  


 
 (11)

 



 





 (12)

여기서 z는 증기가 유입되는 응축관 입구로부터의 축방향 

거리이다.

Fig. 3a, b 및 c에서 볼 수 있는 것처럼 본 연구에서 제안

된 모델로부터 획득된 응축 열전달계수 값은 Goddykuntz와 

Dorsch [8]의 데이터를 비교적 정확하게 예측하였다. 그러

나 Nusselt모델(식 (12))는 실험데이터를 현저히 낮게 예측

하였다. 이것은 Nusselt모델에서 관 중심 영역에서의 증기 

유동의 효과를 무시하였기 때문이다. 반면에 본 연구에서 제

안된 모델은 증기 유동에 의한 액막 두께가 얇아지는 현상을 

적절히 반영하고 있는 것으로 판단된다. 그리고 Fig. 4a, b 

및 c에서 볼 수 있듯이 제안된 모델로부터 획득된 액막 두께

는 입구 근처에서는 서서히 증가하며 수직 응축 튜브의 하단

부에서 급격히 증가하는 결과를 나타냈다. 그리고 이러한 모

델로부터 계산된 액막 두께는 출구 근처를 제외 한 대부분의 

영역에서 Nusselt모델로부터 획득된 액막 두께(식 (8))보다 

현저히 얇은 경향을 나타냈다.

다음으로 제안된 모델로부터 계산된 계면 속도는 Fig. 5

에서 볼 수 있는 것처럼 입구 근처의 영역에서 급격하게 증

가하였다. 이것은 이 영역에서의 액막 두께가 매우 얇기

(≪ ) 때문인 것으로 판단된다. 그리고 응축 튜브의 

하단부에서는 액막 두께가 증가함에 따라 계면 속도가 차츰 

감소하였다. 또한 본 연구에서는 제안된 모델의 응축 열전달

계수 예측결과를 Lee [13]의 실험데이터와도 비교하였다. 

Lee는 무차원 증기 전단 응력을 활용하여 식 (13)의 액막 응

축 열전달에 관한 상 관식을 제안하였다. 

(a)

(b)

(c)

Fig. 3 Condensation heat transfer coefficient distributions from 

the experiments (Goodykuntz and Dorsch [8]), the Nusselt model 

[1] and the proposed model at (a) Experimental case: GD#1, 

(b) Experimental case: GD#2, and (c) Experimental case: GD#3
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Fig. 5 Interfacial velocity profile calculated from the proposed 

model in experimental case GD#1, GD#2 and GD#3

(a)

(b)

(c)

Fig. 4 Liquid film thickness distributions from the proposed 

model and Nusselt model: (a) Experimental case: GD#1, (b) 

Experimental case: GD#2, and (c) Experimental case: GD#3

  ∙



(13)

여기서 무차원 전단 응력 
는 다음과 같이 정의되었다. 


 

 (14)

여기서 는 증기 유동에서의 마찰 계수 이고,  은 

(a)

(b)

(c)

Fig. 6 Condensation heat transfer coefficient distributions from the 

experiments (Lee [13]), the Nusselt model [1], Lee model and the 

proposed model at (a) Experimental case: Lee#1, (b) Experimental 

case: Lee#2, and (c) Experimental case: Lee#3.
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Fig. 7 Comparison of the heat transfer coefficients from the present 

model () and from the experiments () of 

Goodykuntz and Dorsch [8] and Lee [13]

  


로 정의되는 특성 길이(characteristic length)

이다. 

Fig. 6a, b 및 c에서 볼 수 있는 것처럼, Nusselt모델은 

Lee의 실험데이터를 현저히 낮게 예측하였다. 그리고 식 

(13)의 Lee의 모델은 수직 응축관 하단부에서의 실험데이터

는 잘 예측하였으나, 상단부에서의 열전달계수 데이터를 다

소 낮게 예측하였다. 하지만 본 연구에서 제안된 모델의 경

우 Lee [13]의 열전달계수에 대한 실험데이터를 대부분의 영

역에서 잘 예측하였다. 그리고 본 연구에서는 제안된 모델의 

신뢰성을 평가하기 위해 앞서 언급한 Goodykuntz와 Dorsch 

[8] 및 Lee [13]의 실험데이터를 모델 예측값과 비교하였다

(Fig. 7). 그림에서 볼 수 있는 것처럼 본 모델의 예측값은 

실험데이터를 ±30 % 오차범위 이내에서 비교적 정확하게 

예측하였다. 

본 절에서는 수직관 내 층류 액막 응축열전달에 관한 새로

운 모델이 제안되었고, 이러한 모델을 기존 연구자들의 실험 

데이터 및 Nusselt모델 [1] 및 Lee모델 [13]과의 비교를 통

해 분석하였다. 그러므로 본 연구에서 제안된 증기 응축 열

전달 모델은 관 중심 영역에 형성되는 증기 유동에 의해 유

발되는 증기 전단응력으로 인한 액막이 얇아지는 현상을 반

영할 수 있고, 다른 연구들에서 수행된 실험으로부터 획득된 

응축 열전달계수 데이터를 합리적으로 예측할 수 있는 것으

로 판단된다.

5. 결  론

본 연구에서는 중력, 액체 점성 및 유동 중심부에서의 증

기 유동을 고려하여 수직 응축관 내에서의 액막 두께 및 응축 

열전달계수를 계산하기 위한 새로운 모델을 제안하였다. 액

막 내에서의 속도 분포를 도출하기 위해 액막 유동은 액체‐증

기 계면에서의 속도에 의해 유발되는 쿠에트 유동(Couette 

flow)으로 가정하였다. 또한 모델 개발을 위한 수치적 계산 과

정을 단순화하기 위해 액체‐증기 계면 속도를 추정하는 데 있

어, 경험적 지수법칙 속도분포(empirical power‐law velocity 

profile)를 도입하였다. 응축 액막의 두께는 모델 방정식으로

부터 반복 계산법을 통해 계산하였으며, 모델 계산의 결과로

부터 획득된 국부적인 응축 액막 두께 및 열전달계수 값은 

Goodykuntz와 Dorsch [8] 및 Lee [13]의 실험데이터, 그리

고 Nusselt모델 [1] 및 Lee모델 [13]과 비교되었다. 결론적

으로, 본 연구에서 제안된 증기 응축 열전달 모델은 관 중심 

영역에 형성되는 증기 유동에 의해 유발되는 증기 전단응력

으로 인한 액막이 얇아지는 현상을 반영할 수 있고, 다른 연

구들에서 수행된 실험으로부터 획득된 응축 열전달계수 데

이터를 합리적으로 예측할 수 있는 것으로 나타났다.
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