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A computationalmodelhasbeendevelopedtopredictthermaland
hydraulicdesignparametersforhighcapacityradiatorsequippedin
highpowerdieselengines. Inthiscase,compactheatexchangeris
usuallyusedforsmallersizeandacompoundflow arrangementand
extendedsurfacesuchaslouvered,finandoffset-stripfinareused
tomaximizeheattransferrate. Inthisstudy,thermaldesignmodel
oflouvered fin heatexchangers with compound multi-pass flow
arrangementhasbeendevelopedtocalculateheattransferrateand
pressuredrops.
Inthemodel,theheatexchangercorewithcompoundmulti-pass

flow pathissubdividedintoanumberofmacrovolumesalongthe
coolantflow path,andeachmacroisdividedintoanumberofcells.
Eachcellisregardedasacrossflow elementand ε-NTU methodis
usedtocomputetheheattransferratewithinacell. Theoverall



heattransfercoefficient(UA)andtheNTU arecalculatedusingthe
fin-tubedesignparametersandtheheattransfercorrelationsforboth
coolantandair-sideflow.Theheattransferrateinamacroisused
tocalculatethecoolanttemperaturechangewhichisprovidedasthe
inletcoolanttemperatureofthenextmacro. Thepresentmodelhas
beenappliedtoradiatorsof120～365kW capacityandtheresults
showedreasonableagreementwithavailabletestdata,althoughthe
differencecanbeattributedtotheuncertaintyinthej-factormodel
aswellastoimperfectnessinbrazingtheradiatorstested.
Air-sidepressuredropinlouveredfinheatexchangerisaffected

bymanydesignparameterssuchaslouverpitch,louverangle,fin
pitch,tubepitch,etc. Inthepresentstudy,amodelheatexchanger
of200×150 mm2 infrontalareawastestedinacirculationwind
tunnel. Pressuredropwasmeasuredatvariousairvelocityandthe
friction factorswerereduced from thepressuredrop data. The
measured friction factor was compared with four available
correlationsandasizabledifferencewasobservedbetweenthedata
andthepredictions.
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산업의 발달과 삶의 질적 향상에 따라 에너지 사용량이 급증하고 있
으며,이는 에너지 고갈과 환경문제로 이어지고 있다. 이에 에너지 시
스템의 고효율화는 많은 분야에서 필수적이다.냉동 공조 분야 역시 시
스템의 효율향상을 위하여 많은 연구가 진행되고 있으며,고효율 시스템
을 위해서는 냉동 시스템의 구성요소들의 효율향상이 우선 시 되어야
하므로,압축기와 더불어 냉동기의 중요 요소인 열교환기에 대한 성능향
상은 필수적이다. 그러나,열교환기는 시스템 내의 제한된 공간에 설치
되어야 하는 제약성 때문에 열전달 뿐만 아니라 설치 가능한 공간의 크
기,압력강하 등 많은 인자들을 고려하여 설계되어야 한다. 이러한 이
유로 여러 종류의 열교환기의 성능 해석과 최적 설계에 관한 이론적,실
험적 연구들이 활발히 이뤄지고 있다. 특히,설치 장소와 공간의 한정
에도 불구하고 요구 방열량이 많아 고성능을 요구하고,저연비 자동차의
실현을 위해 보다 경량화가 요구되는 차량용 열교환기,즉 Radiator,
Condenser 등에 주로 사용되는 주름진 핀(Corrugated Fin)에 루버
(Louver)를 새긴 루버핀 형 열교환기를 모델로 한 연구들이 지난 50년
동안 많이 행해져 왔으며,또한 시스템의 전열 효율을 향상시키기 위해
기존의 유동 배열(Flow Arrangement)을 적절하게 복합하거나,전혀 새
로운 형태의 유동 배열을 개발하는 연구가 시도되고 있다. 그러나,이
같은 연구들은 모두 보다 특수한 경우에만 적용될 수 있는 상관식 및
해석 방법만을 제시하고 있어,좀 더 일반적인 경우에 적용할 수 있도록
핀의 구성과 핀 주위의 유동 및 전열 특성과의 상관관계를 명확히 한
성능 해석 모델의 개발에 대한 요구가 증가하고 있다.
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대형 차량의 냉각 시스템은 엔진을 보호하며 냉각수 온도의 효과적
조절과 윤활유 보호 등의 기능을 수행한다.냉각 시스템은 엔진에서 발
생되는 발열량 외에 변속기,유압 팬 구동계에서 발생되는 열 등이 열원
이 된다. 이러한 냉각수 회로에서 중추적인 열 제거의 역할을 맡는 것
이 방열기(Radiator)이다.
이러한 방열기는 일반적으로 고밀도 열교환기로서,소형,경량화,고효

율화로 설계되는 것이 특징이며,방열량을 최대화하기 위해 루버
(Louver)또는 옵셋 스트립(OffsetStrip)핀 등의 이용과 직교류를 응용
한 형태의 복잡한 유로로 설계된다. 기존의 연구 발표에 따르면,기본
적인 유동 배열(Flow Arrangement)인 평행류(ParallelFlow),대향류
(CounterFlow),직교류(CrossFlow)의 유동배열을 적절한 조합에 의해
복합된 유동 배열로 구성할 경우,전자의 경우에 비해 더 큰 전열 효율
을 얻을 수 있으며,이로 인해 열교환기의 전열 성능 향상을 촉진시킬
수 있는 근거를 제시하고 있다. 또한,유동배열에 있어서 간과되어 왔
던 불확실성을 줄임으로서,열교환기 성능 평가 및 설계 방법 개발에 좋
은 자료를 제시해 줄 수 있다.
하지만,복잡한 유로 형태의 열교환기의 열전달량 및 압력 손실을 예

측하기 위한 이론적 모델은 루버 모양의 핀 및 튜브 등의 복잡한 구성
으로 인해 3차원적 열 유동 해석을 요구하나,이러한 CFD 접근은 모델
의 복잡성 및 긴 해석 시간 등의 이유로 실질적으로 불가능하며,또한
이렇게 접근하더라도 난류 모델 등의 불확실성 등으로 인해 정확한 해
를 보장하지 못한다. 또한,그동안의 열교환기에 관한 연구들은 고밀도
열교환기의 전열 면적 증가와 공기 측 열유동 특성에 관한 연구들로 그
주류를 이어온 결과,유동 배열에 관한 국내․외의 연구 실적은 거의 미
미한 수준이다.



본 연구의 목적은 이러한 복잡한 유로의 열해석을 간편하고도 비교적
정확히 수행할 수 있는 모델을 개발하고,기존에 발표된 f및 j-factor에
대한 상관식들의 비교 분석을 통해 복합 유로 방열기에 대한 해석 방법
론을 구축함으로써 대용량 방열기의 열 유동 설계에 필요한 이론적 해
석 모델을 제시함에 있다.
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서로 온도가 다르고,고체 벽으로 분리된 두 유체들 사이의 열교환 프
로세스는 많은 공업의 응용분야에서 일어나고 있는데,이와 같이 상이한
온도에 있는 둘 또는 그 이상의 유체들간에 열전달이 가능하도록 하는
장치를 열교환기(HeatExchanger)라고 한다.
난방,공기조화,자동차 방열기,동력 발생,폐열 회수,화학 프로세스,

우주선용 방열기 등과 같은 다양한 분야에서 열교환기가 사용되고 있는
데,각각의 경우에서도 기술적인 복잡성,열교환량의 크기 등에 따라 매
우 다양한 형식과 종류가 존재하게 된다.예를 들어,쉘-앤드-튜브
(Shell& Tube)열교환기와 차량용 방열기와 같은 보통의 형식에서,열
전달은 주로 전도와 대류에 의하여 금속 벽으로 분리되어 있는 고온 유
체로부터 저온 유체로 이루어진다.보일러와 응축기에서는 비등과 응축
에 의한 열전달이 중요해지며,냉각탑과 같은 열교환기 형식에서는 고온
유체(물)는 저온 유체(공기)와 직접 혼합에 의하여 냉각된다. 다시 말
하면,유도된 공기 흐름에 분사되거나 떨어진 물이 대류와 증발에 의해
냉각된다. 우주에서 사용되는 방열기에서는 냉각유체로 수송된 폐열은
핀(Fin)표면으로 대류와 전도에 의해 전달되고 거기로부터 복사에 의
해 대기가 없는 공간으로 전달된다.
이와 같이 필요한 열전달량 뿐만 아니라 유동 배열(Flow Arrangement)
의 특징,압력강하의 해석,전열 면적의 크기,성능(혹은 효율)의 예측,
중량(특히,항공 우주 응용분야에서 중요함),경제성의 문제 등 고려할
사항이 매우 많기 때문에 열교환기의 설계는 실제로 매우 어렵고 복잡
한 것이라 할 수 있다.



지난 수십 년 간의 연구를 통하여,열교환기의 설계 방법 및 성능 해
석에 대한 많은 연구 자료들이 제시되었다.이를 통하여 수많은 종류의
열교환기에 대한 전열 현상 및 압력 특성이 해석되었으며,이러한 연구
들은 최근 열교환기의 경량화 및 고효율화에 대한 연구로 발전되어,일
반 가정용 공조기,발전소 용 열교환기 및 차량용 방열기 등 많은 분야
에 응용되고 있으며,현재까지 많은 연구들이 진행 중에 있다.
이 장에서는 열교환기 열유동 설계에 있어서 일반적인 설계방법 및

기존의 연구 결과들을 검토하고,복잡한 유로 형상에 관한 연구 및 현재
가정용 및 차량용 등에 가장 많이 사용되고 있는 루버핀 형 고밀도 열
교환기의 공기 측 압력 손실에 관한 연구에 대한 내용들을 토대로 앞으
로 소개할 본 연구의 기초 자료로서 사용될 것이다.



222...222열열열교교교환환환기기기의의의 열열열유유유동동동 설설설계계계

222...222...111 개개개 요요요
열교환기를 설계함에 있어 가장 보편적인 문제는 열성능 평가 및 해

석(Rating)에 관련된 문제,그리고,열교환기의 종류,크기 등을 포함한
일련의 사양을 결정하는 문제(Sizing)로 구분할 수 있다. 본 연구는 이
미 만들어진 열교환기 모델에 대한 열 성능 및 수력학적 성능의 평가를
통한 해석이므로,전자에 해당된다.
열적 설계를 위해서는 열교환기의 전열 면적 전체에서 일어나는 열

전달 메카니즘에 대한 분석과 이해가 필요하며,이를 바탕으로 총괄 열
전달 계수와 고온 유체와 저온 유체 사이에 발생되는 평균 온도차를 계
산해야 한다. 총괄 열전달 계수를 구하기 위해선,발생 가능한 모든 열
저항을 고려된,열교환기 형상 및 작동 유체의 유동 특성에 맞는 평균
열전달 계수를 구해야하며,이를 위해서는 실험을 통한 j-factor상관식
제시가 필수적이다. 평균 온도차 계산은 로그 평균 온도차 방법 혹은
유용도 -NTU 방법이 현재 보편화되어 있으며,다양한 경우에 사용하
기 위해,실험과 컴퓨터 시뮬레이션을 통한 다양한 수정 계수가 도식화
되어 있다 (KakaҪ & Liu,1988).
열설계가 주어진 사양에 맞는 열적 성능을 위한 적절한 표면적을 계

산하는데 그 목적을 둔다면,압력 손실은 열교환기의 전체 시스템에 있
어서,실질적인 열교환 매체로 작용하는 작동 유체(WorkingFluid)를 시
스템 내에 유효 적절하게 공급하기 위한 동력을 결정짓는 중요한 과정
이다. 압력 손실 계산을 통해 적절한 펌프의 용량 및 팬 구동 능력이
산정되며,열교환기 작동에 따른 금전적인 비용과도 밀접한 관계가 있
다. 특히,큰 압력 강하가 요구되는 고밀도 열교환기에 있어서,적절한
압력 손실 계산은 초기 투자 비용 및 운영에 따른 비용 절감에 큰 영향
을 미치므로,보다 세밀한 압력 손실 계산법이 요구된다.



222...222...222 열열열 설설설계계계 방방방법법법론론론

열교환기를 설계하거나 또는 성능을 예측하기 위해서는 총 열전달량
을 입구 및 출구의 유체 온도,총괄 열전달계수,그리고 열전달을 위한
총 열전달 면적의 양과 관련시키는 것이 필수적이다.총 에너지 평형을
고온 유체와 저온 유체에 적용시킴으로서 다음과 같은 관계식을 얻을
수 있다.

q= m ḣcp,h(T h,in- Th,out) (2.1)

q= m ċcp,c(Tc,out- T c,in) (2.2)

위 식에서 유체가 상변화를 일으키지 않으며,비열이 일정하게 유지된다
고 가정한다.
여기서, ΔT≡ Th- Tc 로 정의하면, ΔT 는 열교환기의 위치에 따
라 변화하므로,다음과 같은 형식으로 열전달률을 표시하는 것이 바람직
하다.

q= UA ΔTm (2.3)

이때,ΔTm 은 열교환기 전 부분에 대한 평균 온도차이다.
열교환기의 열설계는 해당되는 열교환기의 형상,유로 배열,적용 환

경 등 관계되는 모든 인자들을 고려하여 그에 합당한 적절한 평균 온도
차와 총괄 열전달 계수를 정하는데 그 목적이 있다. 평균 온도차를 정
하기 위해 일반적으로 대수 평균 온도차 방법(LogMeanTemperature



Difference;LMTD)을 사용한다. 또한,고온 유체와 저온 유체의 입구
온도에 대한 정보만 있을 경우,유용도 -NTU 방법(Effectiveness-
NTU)이 사용되고 있고,그 외 특정 형식에 따른 많은 관계식이 정립되
어 있으며,높은 신뢰도를 가진다.

대대대수수수 평평평균균균 온온온도도도차차차 방방방법법법(((LLLMMMTTTDDD)))빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲
열교환기의 입구와 출구에서 고온 및 저온 유체의 온도를 알 수 있는

경우 ΔTm을 결정하는 방법으로서,유동 배열에 따른 특정 형식이 먼저
제시되어야 한다.
평행 유동(ParallelFlow)열교환기의 경우,고온 유체와 저온 유체의

국소 온도차 ΔT는 초기에는 크지만,점차 0으로 접근한다. 이 경우 저
온유체의 출구 온도는 결코 고온 유체의 출구온도를 넘지 못한다.구하
고자 하는 ΔTm은 유동 방향의 길이 dx,그리고 전열면적 dA를 가지는
미소 요소들에 에너지 평형을 적용시켜 결정될 수 있다.해석을 간단히
하기 위해 몇 가지를 가정하면,

• 열교환기는 그 주변과 잘 절연되어 있으며,고온 유체와 저온 유체
사이에서만 열교환이 이뤄진다.

• 축 방향의 전도 열전달은 무시한다.
• 위치 및 운동 에너지의 변화들은 무시한다.
• 유체의 비열들은 일정하다.

미소 요소들의 각각에 에너지 평형을 적용하면

dq= -mḣcp,hdTh≡ -ChdTh (2.4)

그리고,



dq= -m ċcp,cdTc≡ -CcdTc (2.5)

여기서 Ch 와 Cc 는 각각 고온 유체와 저온 유체의 열용량(Heat
Capacity)이다.
표면적 dA를 통한 열전달은 또한 다음과 같이 표시된다.

dq= U ΔTdA (2.6)

고온 유체와 저온 유체 사이의 국소 온도차는 ΔT = Th- Tc로 표
현할 수 있으며,이상의 식들을 연립하고,열교환기 전체에 걸쳐 적분하
면 다음과 같은 식을 얻을 수 있다.

ln(
ΔT2
ΔT1

)= - UA
q [(T h,i- T c,i)- (Th,o- Tc,o)] (2.7)

평행 유동 열교환기에서 ΔT1= (T h,i- T c,i),

ΔT2= (Th,o- Tc,o)이라고 하면,식 (2.7)은 다음과 같이 표현될
수 있으며,

q= UA ΔT2- ΔT1
ln(ΔT2/ΔT1)

(2.8)

식 (2.3)과 (2.8)에서 열교환기 전체 구간에 대한 평균 온도 ΔTm을 획
득할 수 있다.(IncroperaandDeWitt,1996)



ΔTm=
ΔT2- ΔT1
ln(ΔT2/ΔT1)

(2.9)

대향 유동(CounterFlow)의 경우,평행유동 열교환기와 대조적으로
이 배열은 한 끝단에서 두 유체의 고온부 사이의 열전달과 동시에 다른
끝단에서의 저온부 사이의 열전달을 제공한다.이 이유 때문에 유동 방
향 길이에 관한 온도 차 ΔT = Th- Tc의 변화는 어떤 영역에서도
평행유동 열교환기의 입구영역에 대한 온도차만큼 크지 않다. 즉,저온
유체의 출구온도가 고온유체의 출구온도를 초과할 수 있다.
식 (2.9)는 모든 열교환기에 적용될 수 있으므로,대향유동에도 ΔT1,

ΔT2에 대한 다음과 같은 재 정의를 통하여 적용될 수 있다.

ΔT1≡ Th,1- Tc,1= Th,i- Tc,o
ΔT2≡ Th,2- Tc,2= Th,o- Tc,i

다중 유로(MultiPass)및 직교 유동(CrossFlow)열교환기 및 원통
다관형 열교환기(Shell& TubeHeatExchanger)에서의 유동 조건은 더
욱 복잡한 형태이지만,로그 평균 온도차를 수정하여 사용할 수 있다.
그동안 다양한 형상의 열교환기에 대해 수정 계수(CorrectionFactor)F
에 대한 대수식이 개발되었으며,그 결과들이 도식으로 정리되어 있다.

유유유용용용도도도 ---NNNTTTUUU방방방법법법(((EEEffffffeeeccctttiiivvveeennneeessssss---NNNTTTUUU;;;εεεε---NNNTTTUUU)))빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲
열교환기의 해석에 있어,입구 온도에 대한 정보만 있을 경우,앞서

고찰한 LMTD의 방법을 사용한다면,반드시 반복 계산의 절차를 거쳐
야 하며,이에 따른 불확실성을 배제할 수가 없다. 이런 경우,유용도



-NTU 방법(Effectiveness-NTU)라고 하는 또 다른 방법에 의해 평균
온도를 결정해야 한다.이 방법은 반복 계산에 의한 절차를 열교환기의
유용도라는 개념을 도입하여,절차를 간소화시킴과 동시에 입구 혹은 출
구에서의 온도차는 (UA/Cc)와 (Cc/Ch)의 함수라는 사실에 기본적
개념을 두고 있다.
열교환기의 유용도를 정의하기 위해 먼저 열교환기에서 일어날 수 있

는 최대 가능 열전달률 qmax를 결정해야 한다. 이 열전달률은 대향 유
동 열교환기에서 가능한데,이는 유체들 중의 하나가 최대 가능 온도차,
(T h,in- T c,in)를 가질 수 있기 때문인데,먼저 Cc<Ch인 경우,저
온 유체가 고온 유체보다 더 큰 온도를 경험하고,앞서 언급한 최대 가
능 온도차를 얻을 수 있다.

Cc<Ch ;qmax= Cc(T h,i- T c,i) (2.10)

또한,Cc>Ch 이면,고온 유체가 더 큰 온도 변화를 경험할 것이며,
열교환기의 길이가 무한히 길 경우,저온 유체의 입구 온도까지 냉각될
것이다.즉,

Cc>Ch ;qmax= Ch(T h,i- T c,i) (2.11)

따라서,일반적으로 다음과 같은 일반식을 얻게 된다

qmax= C min(T h,i- T c,i) (2.12)

여기서 Cmin 은 Cc 와 Ch 중 작은 것을 의미한다.



유용도-NTU 방법에 의하여 열교환기를 해석하기 위해서는 반드시
세 가지 무차원 파라메터에 대해서 고려되어야 한다.
첫째로,열교환기의 유용도(Effectiveness) ε 은 실제 열전달률의 최

대 가능한 열전달률에 대한 비로서 정의되는 무차원 수 이다.

ε = q
qmax (2.13)

식 (2.1),(2.2),(2.13)에 의해 유용도에 관한 다음의 식을 얻을 수 있다.

ε = Ch(Th,i- Th,o)
Cmin(Th,i- Tc,i)

(2.14)

또는

ε = Cc(Tc,o- Tc,i)
Cmin(Th,i- Tc,i)

(2.15)

따라서,ε,Th,i그리고 Tc,i를 알고 있을 때,실제 열전달률은 유용도
와 함께 다음과 같은 식으로 쉽게 결정할 수 있다.

q= εCmin(Th,i- Tc,i) (2.16)

그 다음으로 고려되는 파라메터는 열용량비 C* 이다. 열용량비는
고온 유체와 저온 유체가 가지는 열용량에 대한 비로서,다음과 같은 식
으로 표현되며,



C*= Cmin
Cmax

(2.17)

여기서,Cc 와 Ch 중 큰 것을 Cmax,작은 것을 Cmin이라고 한다.

일반적으로 고밀도 열교환기에 있어서 공기 측 열용량이 Cmin 된다.
마지막으로,전달 단위수(NumberofTransferUnit;NTU)는 총괄열

전달 계수와 총 전열면적를 곱한 값의 Cmin에 대한 비로써 정의되며,
온도변화에 따른 전달능력의 정도를 의미한다.

NTU = AU
Cmin

= 1
Cmin

⌠⌡A
UdA (2.18)

총 열전달 면적 A가 차원을 가지는 기하하적인 열교환기의 크기를 나
타낸다면,NTU는 열교환기의 크기에 대한 무차원수라고 말할 수 있다.
유용도와 NTU와의 상관 관계를 고찰하기 위하여 Cc>Ch,즉,

Cc= Cmin,Ch= Cmax인 평행 유동 열교환기를 고려하면,유용도는 다
음과 같이 나타낼 수 있으며,

ε = (Th,i- Th,o)
(Th,i- Tc,i)

(2.19)

이상의 결과로서 평행 유동 열교환기에 대하여 다음과 같은 유용도 상
관식을 얻을 수 있다.(KakaҪ andLiu,1988)

ε = 1- exp[-NTU(1+Cmin/Cmax)]
1+Cmin/Cmax

(2.20)



Cmin= Cc인 경우에도 식 (2.26)과 똑같은 결과가 얻어지므로,위 식
은 최소 열용량을 가지는 것이 고온 유체인지 저온 유체인지에 관계없
이 어떠한 열교환기에도 적용된다.일반적으로 유용도-NTU 법에 의한
열설계에 있어서 다음과 같은 관계가 정립되어 있다.

ε =f(NTU,C*,Flow Arrangement)

특별히,보일러나 응축기에서처럼 C* =0인 특수한 경우에 대해서는
유동 배열에 관계없이 다음과 같이 표현 할 수 있다.

ε = 1- e-NTU (2.21)

대향유동 및 직교류 열교환기에 대해서도 유용도와 NTU 의 상관관
계에 대한 식들을 같은 방법으로 유도할 수 있으며,Table2.4에 열교
환기 종류에 따른 유용도에 관한 상관식들이 정리되어있다.

총총총괄괄괄 열열열전전전달달달 계계계수수수(((OOOvvveeerrraaallllllHHHeeeaaatttTTTrrraaannnsssfffeeerrrCCCoooeeeffffffiiiccciiieeennnttt)))빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲
모든 열교환기에 있어서 총괄 열전달 계수의 값은 필수적이며,열교환

기 성능에 큰 영향을 미치는 요소이지만,총괄 열전달 계수는 열교환 메
카니즘에 있어서 존재할 수 있는 설계 변수의 다양성으로 인하여,열교
환기 설계 과정에 있어 불확실성이 가장 높은 부분이다. 이 계수는 열
교환기 전체에 걸쳐 발생되는 모든 열저항에 대해서 정의된다.

UA = 1
Rt =

1
1
hiA + 1

kA + 1
hoA

(2.22)



일반적인 열교환기에서 제작 후 사용 초기 단계에서는 위의 관계식에
의해 열성능 예측이 가능하지만,사용 빈도 수의 증가에 따라 작동 유체
및 작동 환경에 따른 부유물 부착으로 인한 부가적인 열저항이 생기게
된다. 이러한 열저항을 Fouling이라고 하며,열교환기 사용 후 어느
단계에 이르게 되면,Fouling에 의한 열저항 역시 총괄 열전달 계수에
있어서 차지하는 비중이 커지게 된다. 따라서,이런 경우,식 (2.22)의
열저항 Rt는 다음과 같이 재 정의 되어야 한다.

Rt= 1
hiAi

+ Rw+ Rfi
Ai

+ Rfo
Ao

+ 1
hoAo

where,Rw= t/kA (forbareplanewall)

Rw= ln(ro/ri)
2πLk (forabaretubewall)

(2.23)

핀 등의 확장표면을 사용할 경우,열전달 면적 전체에 걸친 표면 효율을
고려한 열저항이 추가되어야 한다. 따라서,최종적으로 열저항은 다음
과 같이 나타낼 수 있다.

Rt= 1
UA = 1

ηihiAi
+Rw+ Rfi

ηiAi
+ Rfo

ηoAo
+ 1

ηohoAo
(2.24)

여기서,총괄 표면 효율은 다음과 같이 정의되며,

η = [1- (1- ηf)
Af
A ] (2.25)



확장 표면인 핀 효율 ηf는 사각 단면 형상에 대해서 다음과 같이 표현
한다.

ηf= tanh(mL)
mL , m = 2h

δkf (2.26)

지금까지 언급된 열저항들에 의해 총괄 열전달 계수를 구하기 위해서
는 전열 표면에서의 유동 특성 및 표면 형상에 부합하는 열전달 계수를
결정해야 한다.지금까지 많은 연구를 통하여 열전달 계수를 책정하기
위한 NusseltNumber및 Colburnj-factor에 대한 상관식들이 개발되어
있으며,내부 유동에 대한 NusseltNumber상관식을 Table2.4에 나타
내었다.j-factor는 열교환기의 전열 성능의 특성을 나타내주는 지표로
서 사용되는 중요한 인자로서,무차원 열전달 계수를 의미하며,일반적인
정의는 다음과 같다.

jH= StPr2/3 (2.27)
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압력 손실은 작동 유체를 구동시키기 위한 펌프 용량 및 팬 구동 능
력 산정에 필수적인 설계 요소다. 최근 들어 에너지 효율 및 운영비용
절감에 대한 관심이 높아지면서,열설계 못지 않은 중요성을 가지고 있
다.
일반적으로,열교환기에서의 압력 강하를 발생시키는 요인들은 다음과

같다.

1)가속에 의한 손실(AccelerationLoss)
2)위치에 따른 손실(GravitationalLoss)
3)표면 마찰에 의한 손실(SkinFrictionalLoss)

가속에 의한 손실은 열교환기를 통과하는 유체의 온도 변화 혹은 상
변화로 인해 밀도가 변화함으로서 발생되는 압력 손실이다. 유체가 동
일한 내경의 튜브를 통과하면서 열교환이 일어날 때,작동 유체의 밀도
가 변화하게 되므로,질량 보존의 법칙에 따라 유체의 유속이 변하게 된
다.이때,냉각의 경우 감속,가열의 경우 가속 현상이 발생되고 이것은
전체 압력 손실의 일부가 된다. 모든 열교환기에 있어 가속에 의한 손
실은 존재하지만,대부분의 경우 전체 압력 손실에 차지하는 비중이 적
어 고려하지 않는다. 하지만,입․출구 온도차가 크거나,증발기,응축
기와 같이 열교환기 내부에서 상변화가 일어날 경우,가속에 의한 손실
이 압력 손실 대부분을 차지하게 된다.가속에 의한 손실은 식 (2.28)으
로부터 고려할 수 있다.

ΔPa= G2( 1
ρ out

- 1
ρ in) (2.28)



위치에 따른 손실은 중력에 의해 유체 유동이 영향을 받음으로서 발
생되는 압력 손실이다. 주로 수직관이 필요한 열교환기에서 발생되며,
일반적인 수평관식 열교환기 형태에서는 고려하지 않아도 되는 부분이
다.
표면 마찰에 의한 손실은 단상 유동의 경우 전체 압력 강하에 있어서

가장 큰 요인으로 작용된다. 표면 마찰 손실은 열교환기의 종류,유로

형상에 따라 다양한 형태의 접근 방법이 있으나,기본적으로 ρu2/2에
적합한 압력 계수 K를 곱한 형태의 식으로 나타낼 수 있다. 일반적인
관내 유동은 식 (2.29)에 의해 계산되며,

ΔPs= 4fLDh
ρu2

m
2 (2.29)

이때,L은 튜브 길이,Dh는 수력 직경을 의미하며,f는 마찰계수로서

aReb의 형태를 가지는 실험식이다.
그 외에도 열교환기의 종류와 용도에 따라 많은 압력 손실을 유발하

는 주요 요인들이 존재한다. 예를 들어,셀 앤 튜브(Shell& Tube)형
열교환기에서 관군(TubeBank)을 가로지르는 유동 형상은 유동 박리
현상과 경계층의 변화를 일으켜,표면 마찰보다는 유동 형상에 따른 마
찰손실이 더 큰 요인으로 작용된다. 또한,헤더에서 튜브 측으로 유체
가 유․출입하면서,유동 면적이 급 확대,급 축소될 때 발생되는 압력
손실은 기존에 제시된 마찰계수로 평가를 할 수가 없기 때문에,경험에
의해 상수로서 제시된 압력 계수로서 해석을 하는 것이 일반적이다.그
외,자유 유동 면적이 전면적에 비해 50% 정도밖에 차지하지 않는 고밀
도 열교환기의 경우 공기 입․출구에서 발생되는 급 확대,급 축소 현상
으로 인해 Kc,Ke라는 새로운 계수를 필요로 하게 된다. 이때,Kc



를 급 축소 계수(AbruptContractionCoefficient),Ke를 급 확대 계수

(AbruptEnlargementCoefficient)라고 하며.Kc,Ke는 Re와 전면적
에 대한 자유 유동 면적 비의 함수로서 결정된다. Kays& London
(1964)은 실험은 통하여,5종류의 유로 형상에 대해 급․축소 계수를
구할 수 있는 도표를 제시하였으며,현재 다양한 형상의 고밀도 열교환
기 및 원통 다관형 열교환기의 압력 손실 계산에 사용되고 있다.
압력 설계에 있어서 주된 목표는 적합한 마찰계수를 제시하는 데 있

다. 이를 위해선,작동 유체의 유동 특성과 열교환기 형상 특히 유체와
열교환 면적이 접촉하는 부분에 대한 형상의 특성이 잘 고려되어야 하
며,특히 유체가 통과할 수 있는 자유 유동 면적이 상대적으로 적은 고
밀도 열교환기의 경우 더 많은 설계 변수를 요구하며,그에 대한 고찰을
필요로 한다. 현재,관내 유동에서의 압력 손실에 대한 마찰계수 상관
식은 유로 형상,Re등의 변수에 따라 적합한 상관식들이 개발되어 있
으며,이를 Table2.5에 나타내었고,고밀도 열교환기의 대표적인 한
종류인 루버핀 형 열교환기 Core전․후의 압력 손실에 관한 내용이
2.4절에 정리되어 있다.
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복합 유로는 다중 유로 대향류 열교환기(MultiPassCounterFlow

HeatExchanger)에 대한 분류에 있어서 그 유례를 찾을 수 있다.
Shah(1994)의 연구에 의하면,다중 유로 열교환기는 다음과 같은 세 가
지 종류를 가진다.

1)ParallelCouplingofn-PassesorSidebySidePasses
2)SeriesCouplingofn-PassesorOver-and-UnderPasses
3)CombinationsofBoth

일반적으로 1)번과 2)번의 유로 형태를 서로 적절하게 복합한 형태를
가리켜,복잡 유로,혹은 복합 유로라고 지칭한다.그 외에도 복합 유로
의 형태는 기본적인 유동 배열을 조합하여 응용 분야에 따라 다양한 형
태로 만들 수 있다.
기존 연구에 의하면,직교류,향류,대향류 등의 기본적인 유동 배열의

적절한 조합을 통해 복잡한 형태의 유로를 형성할 경우 기존의 성능에
비해 더 큰 유용도와 방열량을 획득할 수 있으며,용도에 따라 다양한
배열이 가능하다.하지만,유로의 복잡성으로 인하여,그에 따른 열전달
현상의 해석에 대한 연구에 대해서 체계화 되어있지 않으며,복합유로를
응용한 예 또한 찾아보기 힘든 실정이다.
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222...444...111 일일일반반반적적적인인인 고고고찰찰찰
일반적으로 공기와 물을 작동유체로 사용하는 경우 총괄 열전달계수

는 기체 측의 열전달계수에 의해 결정되는데 이는 열저항이 공기측에서
발생하기 때문이다.따라서 열저항을 줄임으로서 열교환기의 전열성능을
크게 향상 시킬 수 있는데 기체 측 열전달 성능을 향상시키는 방법에는
크게 세 가지로 나눌 수 있다.첫 번째 방법은 핀(Fin)과 같은 확장표면
(ExtendedSurface)을 부착시켜 전열면적을 증가시키는 방법이고 두 번
째는 방법은 작동유체가 흘러가는 유동로(Flow Passage),즉 수력직경
을 가능한 작게 함으로서 작동유체와 전열면과의 접촉을 증가시키는 것
이며 마지막 세 번째 방법은 첫 번째 방법을 좀 더 발전시킨 것으로 기
체 측에 부착된 확장표면의 형상을 변화시켜 열전달계수의 향상을 도모
하는 것이다.이중 마지막 방법은 다시 연속적인 표면(Continuous
Surface)형상을 사용하는 방법과 불연속적인 표면(InterruptedSurface)
형상을 사용하는 방법으로 나눌 수 있다.연속적인 표면의 경우는 갑작
스런 속도의 변화로 인해 유도되는 유체흐름(Counter-RotatingVelocity
orVortex)을 이용하여 열전달을 향상시키는 것으로 그 예로써 파형핀
(WavyFin)과 딤플핀(DimpleFin)등이 있다.불연속적인 표면을 사용
하는 경우에는 새로운 경계층이 불연속적으로 이어진 각각의 핀에서 발
달,성장,소멸함으로서 연속적인 표면의 경우보다 경계층 두께가 평균
적으로 얇아 전열면에서의 열저항이 감소하기 때문에 전열성능을 향상
시킬 수 있다.즉 연속적인 표면의 유동인 경우에는 선단(Leading
Edge)의 열전달계수가 크지만 하류로 갈수록 경계층이 두꺼워져 열전달
계수가 감소하기 때문에 동일한 크기의 전열면을 사용하더라도 루버핀
과 같이 전열면을 분할하여 사용하면 열전달 계수가 높은 선단이 반복



되고 연속적인 표면의 경우보다 전열면적을 증대시키면서 유체의 경계
층을 교란시키므로 높은 열전달 계수를 유지할 수 있다.이와 같은 예로
서 옵셋 스트립 핀(OffsetStripFin)과 루버 핀(LouverFin)등이 있다.
비록 같은 조건 하에서 불연속 표면을 갖는 핀이 연속적인 표면을 갖는
핀보다 생산비용이 더 들고 마모,파손 등이 쉽게 일어날 수 있으며 또
한 이물질에 의한 오염의 위험성이 상대적으로 크고,마찰 항력(Friction
Drag)이 크다 하더라도 자동차의 방열기,증발기,히터,가스터빈 재생
장치,가정용 냉난방기구와 같이 단위 부피당 전열 면적이 큰 고밀도 형
상이 절대적으로 필요한 곳에 불연속 표면으로 구성되는 루버핀을 사용
하는데 이는 다음과 같은 장점 때문에 현재 많이 사용되어지고 있다.

1)핀 두께가 매우 얇기 때문에 경량화가 가능하며 이로 인해 발생하는
구조적 문제점은 삼각형 또는 주름진 형상으로 만들면 보완이 가능
하고

2)핀의 자유로운 압축과 신장이 가능함으로 핀 간격의 조절이 용이하
며

3)옵셋 스트립 핀(OffsetStripFin)에 비해 대량생산이 가능하다.

222...444...222 유유유동동동 특특특성성성에에에 관관관한한한 연연연구구구
루버핀형 열교환기에 대한 연구는 1950년대부터 시작되어,최근 20년

간 활발히 진행되어왔다.
KaysandLondon(1950)은 7가지의 루버핀 모델에 대한 열전달 특성

과 압력 강하 특성에 대한 실험적 자료를 발표함으로서,루버 형상에 대
한 최초의 실험적 연구를 수행하였다.
Beauvais(1965)는 Fig.2.1과 같이 공기가 흘러감을 밝혀 루버가 공

기유동방향에 미치는 영향을 정성적으로 분석하였고 이를 통해 루버가



난류강도를 촉진시켜 전열 특성을 향상시켜 공기의 유동방향을 바꾸어
줌으로 공기와 전열면과의 접촉면을 증가시키기 때문에 열전달을 향상
시킨다는 사실을 밝혔다.
WebbandTranger(1991)는 루버핀 배열에서의 보다 정확한 측정을

위해 큰 모델을 사용하여 상세한 유동가시화 연구를 행하였으며,유동이
얼마나 루버를 따라 흐르는가를 정의하는 유동효율을 제시하였다.제시
된 유동 효율 (η)은 다음과 같다.

η= actualtransversdistance
idealtransversdistance =

Da
Di

이와 더불어,유동이 루버와 평행하게 흘러 유동이 핀과 핀 사이를 흐르
는 것이 아니라 루버를 따라 루버 각도방향으로 흐를 때 유동효율은 1
과 같게 되고,핀과 핀 사이를 모두 흐를 때 유동효율은 0이 된다. 따
라서 유동효율이 클수록 공기와 핀이 접촉면적이 증가하기 때문에 열전
달 효과가 증가한다고 밝혔다.
ShanounandWebb(1992)은 핀 효율과 Davenport의 실험 데이터를

토대로,자동차용 방열기로 사용되는 루버핀 형 열교환기에 대한 열전달
및 압력강하 특성을 예측할 수 있는 해석 모델을 제시하였다.
ChangandWang(1997)은 브레이징 알루미늄 열교환기 및 루버핀

형상에 대하여,91종의 열교환기의 실험자료를 기초로 한 열전달 및 압
력 강하에 대한 일반적인 상관식을 제안하였다.
Kim etal.(1997)은 루버각과 핀의 개수를 변화시키면서 루버 피치/

핀 피치 가 압력강하 및 열전달에 미치는 영향에 대한 연구를 발표하였다.
Kim andBullard(2002)는 5가지 변수(Flow Depth,핀 피치,튜브 피

치,루버 개수,루버 각)를 적용한 45종의 루버핀 모델에 대한 실험적
연구를 ReynoldsNumber600이하에서 수행하였고,225개의 데이터 포



인트를 이용하여 레이놀즈 수와 루버 핀의 각종 설계 사양을 함수로 하
여,핀 피치(FinPitch)/루버 피치(LouverPitch)의 값이 1이하인 경우
에 대해 마찰계수 상관식을 제시하였다.
Choetal.(2003)은 저속 영역에서 루버 핀이 장착된 평판관형 알루미

늄 열교환기에 대한 실험적 연구와 기존의 상관식과의 비교를 통해 전
영역에 걸친 레이놀즈 수(ReLp)에 대해,루버각,루버 피치 및 핀 피치
를 변수로 하는 압력강하 상관식을 제시하였다.
그 외,Atkinsonetal.(1988),PerrotinandClodic(2004),Shinand

Lee(1997)는 루버 핀에 대한 2,3차원 형상의 모델링을 통한 전산해석을
수행하여 루버 형상에서의 유동 특성을 검토하였고,Changetal.(2002),
Kim andPark(1988),LeongandToh(1999),Wangetal.(1988,1999)
등은 실험적 연구를 통한 데이터로서 유동 특성에 관한 연구를 수행하
였다.또한,ZhangandTafti(2003)는 WebbandTrauger(2003)에 의해
제시된 루버 핀 형상에서의 유동 효율에 관하여 실험적 연구 결과를 제
시하였으며,DejongandJacobi(2003)는 루버 핀의 벽 근처에 관한 유동
에 대해 실험 및 전산 해석을 수행하여 유동 현상을 규명하였다.

222...444...333 루루루버버버핀핀핀 마마마찰찰찰계계계수수수 상상상관관관식식식에에에 관관관한한한 연연연구구구
루버핀의 유동 특성에 대한 기존의 연구들에서 볼 수 있듯이,루버핀

의 공기 측 유동 형상은 일반 평판 핀과 달리 복잡한 형상을 가지므로,
다양한 변수들의 고찰에 의한 압력 강하 해석이 필요하다.기존의 많은
실험적 연구들을 통해서,루버핀 형 열교환기의 공기 측 마찰계수에 대
한 상관식들이 발표되었고,Table2.6에 상관식들에 대하여 요약을 하였
다. 현재까지 정확한 상관식을 개발하기 위한 연구가 수행되고 있다.
기존에 발표된 대표적인 마찰 계수 상관식에 관하여 살펴보면 다음과
같다.



WWWeeeiiitttiiinnnggg(((111999777555)))빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲
불연속 표면을 가지는 핀에 대하여 Re,핀 사양을 함수로 실험적 연

구를 발표하였다. 22종의 옵셋 스트립(OffsetStrip)핀 시편에 대하여
±15% 오차 범위 내에서 신뢰도 85%의 데이터를 얻어,수력직경에 근
거를 둔 Re에 대해 ReDh< 1000,ReDh> 2000의 범위로 나누어 각각

의 상관식을 제안하였다
forReDh <1000

f= 7.661(xD)-0.384(WH)-0.092ReDh-0.712
(2.30)

forReDh>2000

f= 1.136(xD)-0.781(WH)0.534ReDh-0.198
(2.31)

여기서,x/D 는 수력 직경에 대한 연속 유동 길이의 비,W/H 는 통로
높이와 폭의 비,그리고,t/D 는 수력 직경과 핀 두께의 비를 의미한다.
또한 Re는 2WH/(W+H)로 정의되는 수력직경에 대한 값이다.

DDDaaavvveeennnpppooorrrttt(((111999888333)))빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲
32종의 삼각형 채널(TriangularChannel)을 가지는 주름진 형태의 루

버핀(CorrugatedLouveredFin)모델에 대한 열전달과 유동마찰에 대한
데이터를 제시하였는데 배열 내의 유동 및 그에 따른 전열 특성은 평판
핀의 경우와의 달리 루버 피치(LouverPitch)를 특성길이를 하는 레이
놀즈(ReLp)수의 함수임을 밝혔다. 또한 8가지 루버 피치에 대하여
StantonNumber와 마찰계수는 루버 피치가 감소함에 따라 증가함을 실
험적으로 증명하였으며,ReLp=1000을 기준으로 하는 두 경우의 마찰



계수 상관식을 제시하였다.
또한,옵셋 스트립 핀(OffsetStripFin)과 비교에서,두 경우 비슷한 열
전달 효과를 가지지만,루버핀이 더 낮은 마찰계수 분포를 보인다는 것
을 Weiting이 제시한 상관식 비교를 통하여 증명하였다.
Davenport가 제시한 상관식은 다음과 같다.

7 0 < ReLp< 9 0 0

f=5.47ReLp-0.72LH-0.37(LLFH)0.89Lp0.2FH0.23 (2.32)

1 0 0 0 < ReLp< 4 0 0 0

f=0.494ReLp-0.39(LHLp)0.89(LLFH)1.1FH0.46
(2.33)

여기서, Lp는 루버 피치(Louver Pitch), LL은 루버 길이(Louver

Length),LH는 루버 높이(LouverHeight),FH은 핀 높이(FinHeight)

이다.Re수는 루버 피치에 의해서 계산된 값이며,상관식에 사용된 모
든 파라메타들의 단위는 밀리미터(mm)이다.

AAAccchhhaaaiiiccchhhiiiaaa&&& CCCooowwweeellllll(((111999888888)))빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲
수치해석을 통해서 낮은 ReLp수에서는(ReLp〈 100)대부분의 유량

이 핀과 핀 사이를 통해 흘러가기 때문에 덕트 내 층류 유동과 유사하
고 높은 ReLp수에서는(ReLp〉200)대부분의 유량이 루버와 루버 사
이를 통과하기 때문에 평판에 대한 층류 경계층 유동과 유사하다고 밝
혔으며,이와 같은 연구들을 기초로 하여,평판 루버핀(PlateLouvered
Fin)형 열교환기의 성능 평가에 대한 최초의 실험 및 이론적 해석에
관한 연구를 통해,압력 강하에 대한 상관식을 제시하였다. 설계 변수
로는 핀 피치,루버 피치,루버 각,튜브 피치가 이용되었으며,총 15종



의 루버핀 모델에 대해,0<ReLp< 3000의 범위에서 ReLp 수 150을
기준으로 두 가지 마찰계수 상관식을 제시하였다.

150<ReLp<3000

f= 0.895fA1.07Fp-0.22Lp0.25Tp0.26LH0.33

fA= 596ReLp(0.318log10ReLp- 2.25)
(2.34)

ReLp<150

f= 10.4ReLp-1.17Fp0.05Lp1.24Tp
0.83LH0.25

(2.35)

Achaichia& Cowell의 최초 의도는 무차원 변수에 의한 마찰 계수 상
관식 표현이었으나,연구 결과 무차원 변수로는 만족할 만한 정확성을
보장하지 못한다고 판단하여,최종적으로 밀리미터의 차원을 가지는 변
수로 표현된 상관식을 제시하였다. 변수 Fp,Lp,Tp,LH 는 각각 핀
피치(FinPitch),루버 피치(LouverPitch),튜브 피치(TransverseTube
Pitch),루버 높이(LouverHeight)를 의미하며,fA 는 평균 마찰계수이
다.

CCChhhaaannnggg&&& WWWaaannnggg(((111999999777)))빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲
91종류의 열교환기의 실험자료를 기초로 한 다음과 같은 일반적인 상

관식을 개발하였다.

f= 0.805Re-0.514Lp (FpLp)-0.72(FHLp)-1.22(LLLp)1.97 (2.36)



CCChhhoooeeetttaaalll...(((222000000222)))빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲빲
세 종류의 핀 피치(1.0mm,1.2mm,1.4mm)와 네 종류의 루버 각(15

。,19。 ,25。,27。)을 가진 12개의 알루미늄 열교환기에 대한 실험을
수행하여 마찰계수는 핀 피치가 감소할수록,루버 각이 증가할수록 증가
한다는 것을 증명하였으며,루버 각,루버 피치/핀 피치,레이놀즈 수를
변수로 하는 마찰계수 상관식을 제시하였다. 실험에 사용된 열교환기
시편의 경우,루버 피치(LouverPitch)는 1.7mm로 일정하게 하고,254

×400 m2의 전면적과 24단의 주름진 루버핀과 평판관으로 구성된 코
어를 사용하였으며,공기 측 레이놀즈 수 30<ReLp< 1000범위에서
실험이 수행되었다.실험을 통해 얻은 상관식은 다음과 같다.

30<ReLp<1000

f= 8.42ReLp-0.36( Θ

90)0.493(LPFp)0.535
(2.37)

여기서,Θ는 degree단위의 루버 각(LouverAngle),Lp는 루버 피치

(LouverPitch),Fp는 핀 피치(FinPitch)를 의미한다.
그 외 많은 연구를 통해서,루버핀에서의 마찰계수에 대한 상관식들이

비교 검토되고 있으며,기존 상관식들의 수정을 통해 각 경우에 맞게 적
용되고 있으나,완전하게 정립된 상관식 개발에 대한 연구가 시급한 실
정이다.



222...555 요요요 약약약
최근 열교환기의 발전 동향이 경량화,고효율화로 이루어짐에 따라 보

다 정확한 예측을 요구하는 열교환기 설계 혹은 해석 기법에 대한 관심
이 높아지고 있으며,그에 대한 많은 연구들이 수행되어지고 있다. 현
재 사용되고 있는 열교환기 해석법에 대하여 다음과 같이 요약해 볼 수
있다.

1)입구와 출구에서의 고온 및 저온 유체의 온도들을 안다면 ΔTlm이
쉽게 계산되므로,LMTD 법을 쉽게 사용할 수 있음은 분명하다.
이러한 온도들이 알려진 문제를 열교환기 설계 문제로 분류한다.
전형적으로 원하는 고온유체 또는 저온 유체의 출구온도들과 함께
유체의 입구온도들과 유량들이 주어진다. 따라서,설계 문제는 적
절한 열교환기의 형식을 선택하고,치수를 결정하는 문제,즉 원하
는 출구온도를 이루는 데 요구되는 총 열전달 면적을 결정하는 문
제이다.

2)열교환기의 형식과 치수가 알려져 있고,주어진 유량과 입구온도들
에 대하여 열전달률과 출구온도들을 결정하는 것이 목적인 경우,
LMTD 법으로도 이와 같은 열교환기 성능계산에 사용될 수도 있
으나,이를 위해선 식 (2.38)을 만족하기 위하여,반드시 많은 횟수
의 반복계산이 요구된다.

UAΔTlm= mċp,c(ΔT)c= mċp.h(ΔT)h (2.38)

이와 같은 반복적인 성격은 ε-NTU 법을 사용함으로서 배제할
수 있다. 열교환기의 형식과 치수 그리고 유체 유량들을 알면



NTU 와 C* 값들이 계산될 수 있고,유용도 ε는 적절한 선도 혹
은 관계식으로부터 결정할 수 있다. 또한 qmax는 식 (2.12)로부
터 간단하게 얻어질 수 있으므로,이와 같은 방법으로 비교적 쉽게
열전달률을 결정할 수 있다.

3)총괄 열전달 계수는 열교환기 열설계에 있어서 가장 불확실성이
큰 부분으로,열전달 프로세스 중에 발생될 수 있는 모든 열저항
들을 고려함으로서 결정지어진다. 이들 중,표면의 형상에 적합한
열전달 계수를 제시함으로서 불확실성을 줄일 수 있다. 현재,작
동 유체 유동의 특성 및 유로의 형상에 따라 다양한 형태의 Nu
수 및 j-factor상관식이 개발되어 있으며,이것으로부터 열전달
계수에 대한 정보를 얻을 수 있다.

4)열교환기의 압력 손실은 유동 특성에 적합한 마찰 계수를 제시하
는데 그 목적이 있다. 지금까지,실험과 전산 해석을 통해,유동
특성과 마찰 형상을 고려한 다양한 종류의 마찰계수 상관식이 개
발되었으나,일반적인 경우에 적용하기 위해선 현재로서 많은 오차
를 가지는 경우가 대부분이다.

본 연구에서는 기존의 열설계 방법을 응용하여,대용량 복합 유로 방
열기의 열해석을 위한 적합한 모델을 개발하고,기존의 연구에 의해 제
시된 마찰계수 상관식들의 분석을 통해,압력 강하 예측에 대한 자료를
제시하고자 한다.



Table2.1 ε(Effectiveness)Correlations

TTTyyypppeee eeeffffffeeeccctttiiivvveeennneeessssss(((εεεε)))

CounterFlow

ε = 1- exp[-(1- C*)NTU]
1- C*exp[-(1- C*)NTU] (C*<1)

ε = NTU
1+ NTU (C*= 1)

where,C*= Cmin
Cmax

ParallelFlow ε = 1
1+ C*{1- exp[-(1+ C*)NTU]}

CrossFlow,
Unmixed

ε = 1- exp[(1C*)(NTU)0.22{exp[-C*(NTU)0.78]-1}]
CrossFlow,

CminMixedonly
ε = 1- exp[1- exp(-C*NTU)

C* ]
CrossFlow,

CmaxMixedonly
ε = 1

C*[1- exp{-C*[1- exp(-NTU)]}]

Shell& Tube ε = 2
1+C*+(1+C*2)1/251+exp[-NTU(1+C

*2)1/2]
1-exp[-NTU(1+C*2)1/2]

AllType
HeatExchangers ε = 1- exp(-NTU) (C*= 0)



Table2.2NTU Correlations

TTTyyypppeee NNNTTTUUU (((NNNuuummmbbbeeerrrooofffTTTrrraaannnsssfffeeerrrUUUnnniiittt)))

CounterFlow

NTU = - 1
C*- 1ln( ε- 1

εC*- 1) (C*<1)

NTU = ε

1- ε
(C*= 1)

where,C*= Cmin
Cmax

ParallelFlow NTU = - ln[1- ε(1+ C*)]
1+ C*

CrossFlow,
CminMixedonly

NTU = -(1C*)ln[C*ln(1- ε)+ 1]

Crossflow,
CmaxMixedonly

NTU = -ln[1+ (1C*)ln(1- εC*)]

Shell& Tube NTU = 1
(1+ C*2)1/2ln

2- ε[1+ C*- (1- C*2)1/2]
2- ε[1+ C*+ (1- C*2)1/2]

Alltype
HeatExchangersNTU = -ln(1- ε) (C*= 0)



Table2.3WorkingEquationsfortheLMTD,and ε-NTU Methods
LMTD ε-NTU

Q = UAFΔTlm.cf Q = ε(mċp)min(Th,i- Tc,i)

LMTD= ΔTlm,cf=
ΔT1- ΔT2
ln(ΔT1/ΔT2)

ε = Ch(Th,i- Th,o)
Cmin(Th,i- Tc,i)

= Cc(Tc,o- Tc,i)
Cmin(Th,i- Tc,i)

ΔT1= Th,i-Tc,o,ΔT2= Th,o-Tc,iC*= Cmin
Cmax

= (mċp)min
(mċp)max

P= Tc,o- Tc,i
Th,i- Tc,i,

R = Th,i- Th,o
Tc,o- Tc,i

NTU = UA
Cmin

= 1
Cmin

⌠⌡AUdA

F= ψ(P,R,flow arrangement) ε=ψ(NTU,C*,flow arrangement)



Table2.4 HeatTransferCorrelationsofInternalFlow (Nu)

CCCooorrrrrreeelllaaatttiiiooonnn CCCooonnndddiiitttiiiooonnnsss

NuD = 4.36
Laminarflow,FullyDevelopment

qs= constant,Pr≤ 0.6

NuD = 3.66
Laminarflow,FullyDevelopment
ConstantTs,Pr≤ 0.6

NuD= 3.66

+ 0.0668(D/L)ReDPr
1+ 0.04[(D/L)ReDPr]2/3

Laminarflow,ThermalEntrance
ConstantTs,Pr≫ 1

NuD= 1.86(ReDPrL/D )1/3( μ
μs)0.14

Laminarflow,ConstantTs

{[ReDPr/(L/D)]1/3(μ/μs)0.14}≥ 2
0.48<Pr<16,700
0.0044< μ/μs<9.75

NuD= 0.023Re4/5Prn
ReD≥ 10,000,L/D≥ 10

Ts>Tm : n=0.4(heating)

Ts<Tm : n=0.3(cooling)

NuD= 0.027Re4/5Pr1/3( μ
μs)0.14

ReD≥ 10,000,L/D≥ 10
Turbulentflow,FullyDevelopment

0.7<Pr<16,700

NuD= (f/8)(ReD-1000)Pr
1+12.7(f/8)1/2(Pr2/3-1)

liquidmetal,Turbulentflow
FullyDevelopment

3000≤ ReD≤ 5×106,L/D≥ 10

0.5<Pr<16,700

NuD= 4.82+ 0.0185(ReDPr)0.827
FullyDevelopment,qs= constant

3600<ReD<9.05×105

100<PeD<10,000

NuD= 5.0+ 0.025(ReDPr)0.8
liquidmetal,Turbulentflow
FullyDevelopment,ConstantTs
PeD>100



Table2.5 FrictionFactorCorrelationsatTube

CCCooorrrrrreeelllaaatttiiiooonnn CCCooonnndddiiitttiiiooonnnsss

f= 64
ReD Laminarflow,FullyDevelopment

f= 0.316ReD-1/4
Turbulentflow,FullyDevelopment

ReD≤ 2×104

f= 0.184ReD-1/4
Turbulentflow,FullyDevelopment

ReD≥ 2×104

f= (0.790lnReD- 1.64)-2
Turbulentflow,FullyDevelopment

0.6≤ Pr≤ 160



Table 2.6 AirSide Friction FactorCorrelations atLouvered Fin
Geometry

AAAuuuttthhhooorrr CCCooorrrrrreeelllaaatttiiiooonnn

Davenport
(1983)

for 70<ReL< 900

f=5.47ReL-0.72LH-0.37(LLFH)0.89L0.2FH0.23
for1000<ReL<4000

f=0.494ReL-0.39(LHL )0.89(LLFH)1.1FH0.46
where,ReL= GLP

μ

Achaichia
& Cowell
(1988)

for ReL<150

f= 10.4ReL-1.17F0.05L1.24T0.83LH0.25

for 150<ReL<3000

f= 0.895fA1.07F- 0.22L0.25T0.26LH0.33

where,fA= 596ReL (0.318log10ReL- 2.25)

Wang&
Chang
(1997)

for 100<ReL<800

f= 0.805Re-0.514Lp (FpLp)-0.72(FHLp)-1.22(LLLp)1.97

Choetal
(2002)

for 30<ReL<1000

f= 8.42ReLp-0.36( α

90)0.493(LPFp)0.535



Table2.7 ComparisonofTestSamples(Louverfin)

Davenport
Achaichia
& Cowell

Chang
& Wang

Choetal Present

year 1983 1988 1997 2002 2004

Core

type corrugated
triangular platefin corrugated

rectangular
corrugated
rectangular

corrugated
rectangular

Afr(㎡) 0.000152 0.000150 0.1016 0.06
σ 0.747～0.819 0.747～0.85 0.386
Louver

Material Cu Cu Al Al Al

Lp(mm) 1.5～3.0 0.81～1.4 1.32～1.53 1.7 1.5

LL (mm) 5.0～11.7 5.5,8.5 12.44～16.84 6.4 7.7

LH (mm) 0.186～0.46 0.11～0.31 0.23～0.36 0.17～0.36 0.329
α (。) 8～26 22～30 28 15～27 26

Fin
Material Cu Cu Al Al Al

Fp(mm) 2.01～ 3.35 1.65～ 3.33 1.8,2,2.2 1,1.2,1.4 1.275

FH (mm) 7.8,12.7 6,9,12 16,19 8.15 9.5
δf(mm) 0.075 0.05 0.16 0.1 0.2

Tube
Material brass brass Al Al Al

Tp(mm) 14 8～14 21,24 10.15 12.61

Tw (mm) 3.11
δt(mm) 0.2 0.4 0.6



Fig.2.1Flow PatternatLouverFin



Fig.2.2LMTDCorrectionFactorFforaShell&TubeHeatExchanger
-OneShellPassandTwoorMultiplesofTwoTubePasses

Fig.2.3LMTD CorrectionFactorFforCross-Flow HeatExchanger
withBothFluidUnmixed



Fig.2.4LMTD CorrectionFactorF foraSingle-PassCross-Flow
HeatExchangerwith One Fluid Mixed and The Other
Unmixed



Fig.2.5 EntranceandExitPressureLossCoefficientforaMultiple
CircularTubeHeatExchangerCorewithAbruptContraction
EntranceandAbruptExpansionExit



Fig.2.6 EntranceandExitPressureLossCoefficientforaMultiple
Flat-DuctHeatExchangerCorewith AbruptContraction
EntranceandAbruptExpansionExit



Fig.2.7 EntranceandExitPressureLossCoefficientforaMultiple
Square-TubeHeatExchangerCorewithAbruptContraction
EntranceandAbruptExpansionExit



Fig.2.8 EntranceandExitPressureLossCoefficientforaMultiple
Triangular Tube Heat Exchanger Core with Abrupt
ContractionEntranceandAbruptExpansionExit



a.ParallelCouplingofn-PassesorSidebySidePasses

b.SeriesCouplingofn-PassesorOver-and-UnderPasses

c.CombinationsofBoth

Fig.2.9 TypesofCompoundFlow Arrangement



a.TwistedorIdenticalOrder

b.PlanarorInvertedOrder

Fig.2.10 TwoPassCross-ParallelFlow HeatExchangerswithBoth
UnmixedThroughout
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333...111 개개개 요요요

고마력 디젤 엔진 등에 사용되는 대용량 방열기는 일반적으로 고밀도

열교환기로서 설계되는 것이 특징이며,방열량을 최대화하기 위하여,루

버 또는 옵셋 휜 등에 의한 확장 표면의 이용과 기본적인 유동 배열을

응용한 복잡한 유로로 설계된다.Fig.3.1은 대용량 방열기의 구성을 보

이고 있다.그림에서 보는 것처럼 유입되는 냉각 공기는 저온 방열기와

고온 방열기를 차례로 통과하고,이 두 방열기는 하나의 일체형 방열기

의 형태를 가지고 있으며,각각은 그림과 같이 유로가 서로 다른

2-pass직교류 형태의 열교환기이다. 이와 같은 복잡 유로 형상의 방

열기를 모델링하기 위하여 열․유체 해석 범용 프로그램인 FLUENT v.

5.4를 사용하였으며,Gambitv.1.8을 이용하여 격자를 생성하였다.

일반적으로 고밀도 열교환기는 특유의 복잡한 형상과 유동 특성으로

인해,직접적인 CFD 해석의 난이도가 높다. 따라서,본 논문에서는

FLUENT가 제공하는 HeatExchanger모델을 사용하여,좀 더 용이한

방식으로 해석에 접근하였다. 계산에 앞서,이 모델에 요구되는 유용도

를 비롯한 유효 파라메타들을 먼저 계산하였으며,방열기 제조 회사측에

서 제공한 실험 결과를 토대로 모델을 검증하였다.모델링에 필요한 방

열기 세부 사양에 대해서는 Table3.1에 나타내었으며,Fig.3.6에 전체

계산 과정의 대략적인 과정을 도식화하였다.



333...222 계계계산산산에에에 사사사용용용된된된 주주주요요요 파파파라라라메메메타타타

FLUENT 코드의 열교환기 모델은 열교환기 유용도 및 공기측 압력
손실을 계산하기 위한 파라메터들에 대한 정보를 필요로 하게 된다.여
기서,유용도는 한 개의 셀에 대한 값으로서,다음과 같은 비혼합 직교
류에 대한 유용도 상관식에 의해 계산된다.

ε=1- exp[(1C*)NTU0.22{exp[-C*NTU0.78]- 1}] (3.1)

여기서,NTU와 C*는 다음과 같이 정의되고,

NTU = UA
Cmin

,C*= Cmin
Cmax

(3.2)

이때,FLUENT에서 Cmin 은 항상 공기 측 열용량으로 인식되어 계산
된다.
여기서,UA는 다음과 같이 총 열저항을 고려함으로서 얻을 수 있다.

실제 계산과정 중에 Fouling에 대한 열저항을 무시하고,냉각수 측 유로
내 확장표면은 없으므로 다음과 같이 다시 쓸 수 있다.

Rt= 1
UA =

1
hiAi

+Rw+ 1
ηohoAo

(3.3)

냉각수 측 열전달 계수 hi는 난류,완전발달 조건의 Nu수 상관식인
Dittus-Boelter식에 의해 계산된다.



NuDh= 0.023Re4/5Pr0.3 (3.4)

또한,공기 측 열전달 계수 ho는 다음과 같은 j-factor정의식에 의해
구해질 수 있으며,

j= StPr2/3= ( h
ρUmincp)Pr2/3 (3.5)

여기서 j-factor는 공기 측 유동 형상에 의해 결정되는 열교환기 고유의
무차원 수로서,기존의 실험에 의한 상관식으로부터 얻을 수 있는 파라
메터이다. 본 연구에서는 식 (3.6)와 (3.7)에 나타낸,Davenport(1983)
와 Chang& Wang(1997)에 의해 제시된 루버 핀에 대한 j-factor상관
식을 적용하여 해석하였으며,이를 실험 결과와 비교하였다.

j=0.249ReL-0.42LH-0.33(LLFH)1.1FH0.26 (3.6)

j= Re-0.49
Lp (Θ

90)0.27(FpLp)-0.14(FHLp)-0.29(TdLp)-0.23
×(LLLp)0.68(TpLp)-0.28( δf

Lp)-0.05
(3.7)

식 (3.3)에서 ηo는 표면효율로서 다음과 같이 정의되며,

ηo= 1- Af
A (1- ηf) (3.8)



핀 효율 ηf은 식 (3.9)와 같은 사각 단면 형상에서의 핀 효율 식을 적
용하였다.

ηf= tanh(mL)
mL (3.9)

여기서,핀 상․하부에서 동일한 열원조건이므로,L 은 핀 높이(Fin
Height:FH)의 1/2이 되며,m은 다음과 같다

m = hP
kAc

(3.10)

이상의 열교환기 유용도를 구하기 위한 일련의 과정들을 다양한 Case
Study에 적용하기 위해서는 적용 범위에 대한작동 유체의 모든 물성치
데이터가 필요하다. 본 연구에서는 동일 압력에서 유체의 물성치는 온
도만의 함수라는 점을 이용하여,적용되는 모든 물성치 데이터들을
PolynominalFitting에 의해 식 (3.11)과 같은 온도 T 에 관한 n-차 다
항식으로 만들어 사용하였다.

Φ(T)= ∑
n

k=0
akTk= ao+a1T+a2T2+․․․+anTn (3.11)

물성치 데이터는 ASHRAEHandbook에서 제공된 데이터를 이용하였으
며,Table3.3에 순수 물,50% 에틸렌 글리콜 수용액,건 공기에 대한
물성치 식의 계수들을 나타내었다.
최종적으로 유용도,총괄 열전달 면적,최소 자유 유동 면적,σ 등의



값을 계산하며,이러한 계산된 데이터는 FLUENT에서 열교환기의 방열
량을 계산하는데 필요한 유효 파라메터로서 사용된다.

333...333 방방방열열열기기기 열열열 해해해석석석 모모모델델델

333...333...111열열열교교교환환환기기기 모모모델델델 이이이론론론
일반적인 열교환기 코어에서는 두 열 교환 유체가 흐름에 따라 온도

가 변하므로 열교환량이 각 구역마다 다르다. 따라서 Fig.3.2와 같이
열교환기 코어를 냉각수의 유동 방향으로 일정한 갯수의 부분(여기서는
매크로라 칭함)으로 구분하고 각각의 매크로(Macro)를 직교류 열교환기
로 해석한다.각각의 매크로로 유입되는 냉각수 입구 온도를 먼저 계산
하고 순차적으로 각 매크로의 방열량을 계산하게 된다. 이렇게 함으로
서 다중 유로(Multi-Pass)의 열교환기 해석이 가능하다.
FLUENT 5.4의 열교환기 모델을 이용하기 위해서는 적용 코어에 대

한 정보가 필요하며,이는 열교환기 패널과 열교환기 모델 패널,두 그
룹으로 나뉘어진다.
열교환기 패널에서는 계산 도메인에서 열교환기가 자치하는 영역,총

패스 수(Number ofPasses)및 패스 당 매크로의 수(Number of
Macros/Pass),그리고 냉각수의 유입 유량,비열 및 초기 온도에 대한
정보를 필요로 하며,두 개의 열교환기 영역을 선택하여 복합유로 방열
기 모델링을 가능하게 한다. 또한,냉각수 입구 방향과 PasstoPass
방향을 설정함으로써 유로 형태를 결정할 수 있다. 이때,냉각수 입구
방향으로 열교환기 코어의 Height을 정의하고,PasstoPass방향으로
Width를 정의하고 있다.
열교환기 모델 패널에서는 먼저 3.2절의 관계식을 이용하여 계산된

셀의 유용도 및 압력 손실과 관계되는 코어 전면적,총 열전달 면적,최



소 자유 유동 면적,최소 자유유동 면적비 그리고,마찰 계수 등의 정보
를 입력하여,방열량 및 열교환기 전후 압력 강하를 계산할 수 있게 된
다.

333...333...222 CCCooorrreee모모모델델델링링링 및및및 격격격자자자 생생생성성성
복합 유로 방열기를 모델링하기 위해,Gambitv.1.8을 이용하여 코어

형상 모델링 및 격자 생성을 하였다. 전체 형상(Geometry)은 Fig.3.3
에서 보는 것처럼 입구,저온 방열기,고온 방열기,출구에 대한 총 4개
의 FluidZone으로 구성되어 있다. 여기서,Height은 튜브 길이 방향
의 길이,Width는 튜브 Row 방향 길이,그리고 Depth는 공기 유동 방
향의 길이를 의미한다. 입구 및 출구 Zone의 전면적은 코어 전면적과
일치하며,입․출구 Zone의 Depth는 고온 방열기의 1/2정도로 주었다.
격자 생성은 먼저 각 선(Edge)에 대해 먼저 실시하고,생성된 선 격

자(EdgeMesh)를 바탕으로 면 격자(FaceMesh)를 생성하였으며,체적
격자(VolumeMesh)는 두 개의 SourceFace와 1개의 GuideLine을 이
용한 CooperMeshing법으로 생성하였다. 이때,모든 격자는 전산 해
석의 고 신뢰도를 위해 정규 사각 격자로 격자 생성을 하였다. Width
방향 격자 간격은 튜브 피치를 기준으로 하여,단위 튜브 Row 당 (튜브
개수 +1)개로 하였고,Height방향 간격은 Width방향 격자 간격과
비슷한 값을 가지도록,IntervalCount방법으로 격자 개수를 결정하였
다. Depth방향은 튜브 Row 개수만큼 나눴으며,입구와 출구 영역에
대해서도 같은 방법을 적용하였다. 여기서 모든 격자 간격은 3.2절의
cell의 유용도 계산과 관련이 있는 변수이므로 이러한 기준에 준하여 격
자 간격을 정해야한다.



입구 경계 조건은 유입 속도와 온도에 의해 계산된 질량 유량이 유입
되는 MassFlow Inlet으로 설정하였으며,출구 조건은 유입 질량과 유
출 질량의 비가 1:1이 되도록 하는 Outflow로 하였고, 입․출구 면을
제외한 나머지 면에 대해서는 모두 WallBoundary로 처리하였다. 또
한,4개의 FluidZone중 고온 방열기와 저온 방열기의 영역을 Heat
ExchangerZone으로 설정하였다.

333...333...333 열열열전전전달달달량량량
열전달량은 공기 유동 측 에너지 방정식의 열원 항목으로 더해지고

매크로 내의 각각의 셀 단위로 계산된다.주어진 셀의 열전달량은 다음
식으로부터 계산된다.

qcell= ε(m ̇cp)air(T in- T cell) (3.11)

여기서,

ε :열교환기의 유용도(Effectiveness)
(m ̇cp)air :공기 열용량(유입률 ×비열)
Tin :셀을 포함하는 매크로의 냉각수 입구온도
Tcell :셀 온도

매크로의 열전달량은 매크로 내에 있는 모든 셀의 열전달량을 합함으로

서 다음과 같이 계산되고,

qmacro= ∑allcellsinmacro
qcell (3.12)



따라서 모든 매크로에서의 열전달량을 합하여 계산함으로서 다음과 같
이 열교환기 코어의 총 열전달량을 계산할 수 있다.

qtotal= ∑allmacroqmacro (3.13)

각 매크로의 냉각수 입구 온도는 식 (3.11)의 Tin냉각수의 에너지 보존
의 성립을 기초로 다음과 같이 계산된다.

qmacro= (m ̇cp)coolant(T out- T in) (3.14)

여기서 Tin 과 Tout은 매크로의 각각의 냉각수의 입․출구 온도이며,
Tout은 이어지는 매크로의 입구온도의 조건이 된다.
첫 번째 매크로(Macro0)는 Fig.3.2에서 보듯이 열교환기 코어의 냉

각수 입구가 된다. 냉각수 입구온도가 주어지는 경우 매크로 0의 냉각
수 입구온도가 고정되어 열전달량은 식 (3.11)로 계산하고,그 다음 매크
로의 냉각수 입구온도는 식 (3.14)로 부터 계산된다.

333...333...444모모모델델델의의의 가가가정정정 및및및 제제제한한한
Fluentv.5.4코드에서 제공하는 HeatExchanger모델에서는 다음과

같은 가정으로 모델을 간소화하고 있다.

1.열교환기의 유용도(Effectiveness) ε 은 일반적으로 코어 전체에 대
하여 정의되지만,여기서는 셀 단위의 작은 일부분에 대해서도 적용
한다.



2.공기 측 열용량 (mċp)air은 항상 냉각수 측 열용량 (mċp)coolant보

다 작은 값을 가진다. 즉,Cmin의 값은 열교환기 모델에서 공기 측
열용량이 된다.

3.셀로 유입되는 유체의 온도 대신 셀 중심의 온도인 Tcell이 사용된
다.

4.가속에 의한 압력 손실은 무시한다.
5.냉각수는 단상 유동으로 제한한다.

333...444냉냉냉각각각수수수 측측측 압압압력력력 손손손실실실
냉각수 측 압력 손실은 일반적으로 냉각수가 유입되는 Header에서 유

출되는 Header까지의 손실을 의미하므로,다음과 같은 세 가지 경우로
나누어 계산된다.

1)Core내부의 냉각수 튜브 측 손실
2)헤더(Header)에서 냉각수 튜브로 유입되는 부분과 냉각수 튜브에서
헤더로 유출되는 부분에서의 손실

3)헤더로 유․출입되는 파이프(Pipe)의 연결부에서의 손실

냉각수 튜브 측 손실은 관내 상변화가 없다고 가정하면,관내 유동의
압력 손실에 관한 식 (2.29)에 Pass수를 곱하여 다음과 같이 계산된다.

ΔPcore= 4fLNpDh
ρu2

m
2 (3.15)



여기서, ρu2
m/2를 DynamicHead라고 한다. Np 는 Pass수,L은

튜브 길이를 의미하므로 CoreHeight과 같다. 또한,f는 Fanning
FrictionFactor로서 Table2.5에 정리한 Darcy상관식의 1/4에 해당한
다.
헤더(Header)- 튜브 유․출입부에서의 손실은 Pass 당 Dynamic

Head의 4배에 해당하며 다음과 같이 계산한다.

ΔPheader= 4Np
ρu2

m
2

(3.16)

헤더(Header)와 파이프(Pipe)연결부에서의 손실은 식 (3.17)과 같이
계산한다.이때,DynamicHead를 계산하기 위한 속도는 Pipe에서의 속
도를 사용한다.

ΔPpipe= ρu2
pipe (3.17)

따라서,냉각수 측 압력 손실은 다음과 같이 세 요소를 포함한 형태로서
계산된다.

ΔPcoolant= ΔPcore+ ΔPheader+ ΔPpipe (3.18)

이상의 일련의 계산 과정들이 Fig.3.6의 계산 흐름도에 나타나 있으
며,FLUENT 해석 전의 모든 계산은 Excel을 이용하여 정리하고 계산
하였다.



333...555 계계계산산산 결결결과과과 및및및 열열열 설설설계계계 모모모델델델 검검검증증증

333...555...111jjj---fffaaaccctttooorrr상상상관관관식식식 검검검토토토
열교환기의 유용도(Effectiveness)를 구하기 위해서는 전체 열전달 프

로세스가 고려된 열저항(ThermalResistance)값이 필요하며,열저항을
구하기 위해서는 공기 측 열전달 계수에 대한 정보를 요구하게 된다.
j-factor는 공기 측 열전달 계수가 포함된 StantonNumber에 의해 결
정되므로,정확한 j-factor를 제시되어야 한다. j-factor는 실험에서 제
공되는 것이 일반적이며 보다 정확한 값을 제공한다.
일반적으로 대용량 방열기는 Core의 크기가 비교적 큰 이유 때문에

완전한 형태의 Core를 실험할 수 있는 실험장비를 구축하는데 한계가
있다. 이러한 이유로,본 논문에서는 전체 Core에 비해 Width가 1/2인
절반 크기의 Core를 시편으로 하여 실험을 수행한 데이터를 계산 결과
와 비교하였다. 이후,전체 Core에 대해서는 FullCore,절반 크기의
Core를 HalfCore라고 표기하였다.
본 연구에서는 대용량 복합유로 방열기의 HalfCore에 대한 실험 데

이터와 전산 해석을 비교함에 있어 기존의 실험적 연구로 제시된 6가지
j-factor상관식에 대하여 먼저 검토하였다.
Fig.3.7은 Table3.2에 제공된 Fin-Tube파라메타들을 사용하여,

j-factor상관식들을 표현한 그래프이다. 모든 상관식들이 전체적으로
비슷한 경향을 보이지만,지시하는 j-factor의 값은 많은 차이를 보이고
있다.Davenport(1983)상관식이 가장 큰 값을 예측하며,Chang and
Wang(1997),SundenandSvantesson(1992),Kim andBullard(2002)의
식들은 하나의 그룹을 형성하고 있으며 비슷한 값을 예측하고 있다.
Cho etal.(2003)의 상관식은 앞선 두 그룹의 중간 값을 예측하며,
ChangandWang(1996)의 상관식은 가장 작은 값을 예측하고 있다.
상관식들을 파라메터 별로 검토한 결과,Choetal.(2003)은 루버 각,



루버 피치,핀 피치에 대해서만 고려하고 있으며,상관식 제시를 위한
데이터가 부족한 것으로 판단된다. 또한,ChangandWang(1996)은 면
적비에 대해서만 제시되어,주요 파라메터들을 고려하지 않고 있다. 따
라서,공기 측 열전달 계수를 구하기 위한 j-factor를 결정짓기 위하여
방열기의 Full-Core계산에 앞서 Davenport(1983)와 ChangandWang
(1997)의 상관식을 적용하여 실험 결과와 비교하였다.
Table3.6는 두 가지 j-factor상관식을 적용하여 해석한 방열량과 실

험결과를 보이고 있다. 대체적으로 Davenport의 상관식이 잘 예측하
고 있으며,Chang& Wang의 상관식은 20% 정도 낮게 예측하고 있
다. 따라서,본 연구에서 전체 방열기의 해석은 Davenport의 상관식에
의해 Cell의 유용도를 결정하였고,설계 조건을 바탕으로 한 방열량 계
산을 수행하였다.

333...555...222모모모델델델 방방방열열열기기기의의의 FFFuuullllll---cccooorrreee해해해석석석
전 장에서 검토한 j-factor상관식을 바탕으로 계산된 공기 측 열전달

계수로서 전체 열교환기에 대해 유용도를 구하였다. Table3.1과 3.2에
나타난 핀 재원 및 방열기 설계 사양에 대하여 FullCore를 해석하였으
며,실험 결과로 보정한 값과 비교를 하였다.
Fig.3.8～ 3.9은 FullCore해석 결과로 나온 저온 방열기와 고온

방열기의 출구 온도 분포를 나타낸 것이며,RadiatorⅠ,Ⅱ 모두 비슷한
분포를 보이고 있다. Fig.3.7에서,Tair =318.2K 의 공기가 냉각수
유입온도가 104℃인 저온 방열기 입구 측으로 유입되고,350～364K 의
온도 분포로서 저온 방열기를 통과하게 된다.저온 방열기의 출구를 통
과한 공기는 즉시 고온 방열기의 입구온도로서 유입되며,이때 고온 방
열기로 유입되는 냉각수의 온도는 110℃이다. 그림에서 보는 것처럼 저
온 방열기의 전반부에서 약 10℃ ,후반부에서 약 4℃ 정도의 온도차가



발생되며,전체 코어에 대해 최고 14℃ 정도의 차이를 두고 있다. 이러
한 관점에서,입구 공기의 온도분포로 인해 고온 방열기의 해석에 기존
의 단순 해석법을 적용시키는 것은 공기 온도 분포를 정확히 고려하지
못하게 되므로 열교환기 코어를 격자로서 분할 계산하여 도메인
(Domain)의 Matrix를 한번에 계산하는 방법으로 복합 유로 방열기를
해석해야 함을 재확인할 수 있다.고온방열기 출구 공기온도 분포는
Fig.3.7(b),3.8(b)와 같으며 최대 2oC 정도의 차이만을 보이고 있으며,
최대치는 105oC정도로 냉각수 입구온도 109oC에 근접함을 볼 수 있다.
Table3.7은 해석에 의한 방열량과 HalfSizeCore데이터를 Full

Core에 대해 보정한 방열량을 비교하고 있으며,비교적 잘 일치함을 보
이고 있다. 여기서 한 가지 주목할 점은 모델방열기 HalfCore실험치
의 처리 과정에서 저온방열기의 후반부 방열량은 냉각수 온도 보정으로
잘 일치하고 있으나,고온방열기의 경우 HalfCore방열량을 대칭에 근
거하여 단순 두 배하여 산출한 경우이다.그러나 Table3.7에서 보듯이
저온방열기 후반부 쪽의 방열량이 전반부보다 작아 여기에 이어지는 고
온방열기 부분은 유입공기의 온도가 낮아 상대적으로 방열량이 더 많게
된다.따라서 고온방열기의 방열량 해석값은 실험에서 제시한 값보다 15
kW 정도 높다.



Table3.1SpecificationofModelRadiators
a.RadiatorⅠ

Parameter LT Radiator HT Radiator

CoreDimension mm 1002×1119×28 1002×1119×92

HeatRejection kW 203 365

Coolant
Flow Rate m3/h 7.0 33

In/OutletTemp. ℃ 104→ 76.5 109→ 98.5

Air
Flow Rate kg/s 10.9 10.9

In/OutletTemp. ℃ 50→ 68.5 68.5→ 102

b.RadiatorⅡ-1

Parameter LT Radiator HT Radiator

CoreDimension mm 785×915×20 785×915×80

HeatRejection kW 120 215

Coolant
Flow Rate m3/h 7.0 25.7

InletTemp. ℃ 103 110

Air
Flow Rate kg/s 6.52 6.52

In/OutletTemp. ℃ 45 68



c.RadiatorⅡ-2

Parameter LT Radiator HT Radiator

CoreDimension mm 785×915×20 785×915×80

HeatRejection kW 177.5 256

Coolant
Flow Rate m3/h 7.0 25.7

InletTemp. ℃ 103 110

Air
Flow Rate kg/s 7.48 7.48

In/OutletTemp. ℃ 45 68

Table3.2Fin-TubeDimensionsofModelRadiators

Parameter
Value

RadiatorⅠ RadiatorⅡ

LouvrePitch mm LP 2.0 0.8
LouvreLength mm LL 6 5.8
LouvreHeight mm LH 0.342 0.2
LouvreAngle 。 α 20 30
FinThickness mm δf 0.08 0.06
FinHeight mm FH 6.3 6.0
FinPitch mm Fp 1.25 1.27
TubeWidth mm Tw 4.45 2.0
TubePitch mm Tp 10.75 8.3
TubeThickness mm δt 0.6 0.2



Table3.3AirSidej-FactorCorrelationsforLouveredFins

AAAuuuttthhhooorrr CCCooorrrrrreeelllaaatttiiiooonnn

Davenport
(1983)

for300<ReLp<4000

j= 0.249Re-0.42Lp L -0.33
H (LLFH)1.1F 0.26

H

where,ReLp= GLP
μ

Sunden&
Svantesson
(1992)

for100< ReLp<800

j=3.67Re-0.591
Lp ( Θ

90)0.239(FpLp)0.0206(FHLp)-0.285
×(LHLP)0.0671(TpLp)-0.243

Chang
& Wang
(1996)

for 100< ReLp<1000

j= 0.436Re-0.559Lp ε0.192ε0.0956L

whereε= A/AtεL= AL/A

Chang
& Wang
(1997)

for300<ReLp<4000

j= Re-0.49
Lp ( Θ

90)0.27(FpLp)-0.14(FHLp)-0.29(TdLp)-0.23
×(LLLp)0.68(TpLp)-0.28( δf

Lp)-0.05



Table3.3AirSidej-FactorCorrelationsforLouveredFins(Const.)
AAAuuuttthhhooorrr CCCooorrrrrreeelllaaatttiiiooonnn

Kim &
Bullard
(2002)

for100<ReLp<600, Fp
Lp <1

j= Re-0.487Lp ( Θ

90)0.257(FpLp)-0.13(FHLp)-0.29(FdLp)-0.235
×(LLLp)0.68(TpLp)-0.279( δf

Lp)-0.05

Choetal
(2003)

for ReLp<150

j= 0.705Re-0.447Lp ( Θ

90)0.271(LpFp)0.155
for ReLp>150

j= 0.0311Re0.183Lp ( Θ

90)0.0475(LpFp)-1.25



Table3.4ComparisonofParametersofj-factorCorrelations

Parameters D S&S C&W C&W K&B Cho

Year 1983 1992 1996 1997 2002 2003

Type A C C All A C

LouverPitch LP
LouverLength LL
LouverHeight LH
LouverAngle Θ

FinThickness δf

FinHeight FH
FinPitch Fp
TubePitch Tp
FinDepth(Flow Depth) Fd
TubeDepth Td
TotalSurfaceArea A

LouverSurfaceArea AL
ExternalTubeSurfaceArea At

ReynoldNumber ReLp
※ D:Davenport,S&S:Sunden& Svantesson,C&W :Chang& Wang,
K&B:Kim & Bullard,Cho:Choetal.

∙TypeA :CorrugatedLouveredFinwithTriangularChannel
∙TypeB:PlateandTubeLouveredFinGeometry
∙TypeC:CorrugatedLouveredFinwithRectangularChannel
∙TypeD:CorrugatedLouveredFinwithSplitterPlateRectangularChannel
∙TypeE:CorrugatedLouveredFinwithSplitterPlateTriangularChannel
∙TypeAll:AllType



Table3.5PropertiesofMaterials
a. Liquid Water (273.15K < T < 647.3K)
Φ(T)= ∑

n

k=0
akTk

Φ ao a1 a2 a3 a4 a5
ρ -1688.25 26.9987 -0.09818 1.5144E-04-9.1206E-08

cp 12.8806 -0.0915 3.6108E-04-6.3981E-07 4.3591E-10

μ 0.1194 -0.0013 5.3128E-06-1.1086E-08 1.1452E-11-4.6829E-05

k -1.9596 0.0208-6.1909E-05 8.5521E-08-4.7737E-11

b.50% AqueousSolutionofEthyleneGlycol(238.71K<T<394.26K)

Φ ao a1 a2 a3 a4 a5
ρ 993.5008 0.9891 -0.00243

cp 2142.5962 3.9119-7.4791E-05

μ 3.1831 -0.0368 1.5945E-04-3.0701E-07 2.2139E-10

k -0.16569 0.00298-3.8063E-06

c.Dryair(123.15K <T<1273.15K)

Φ ao a1 a2 a3 a4 a5
1
ρ

-0.0257 0.0030-1.2658E-07 3.6639E-11

cp 1061.6268 -0.4346 0.00103-6.4871E-07 1.13882E-10

μ 1.5394E-06 6.5222E-08-3.5906E-11 1.3681E-14-1.8302E-18

k -0.0075 1.7087E-04-2.3768E-07 2.2020E-10-9.4631E-14 1.5801E-17



Table3.6ComparisonofHeatTransferRatesbyj-factor
Correlations

Measureddata
kW

Davenport(1983) Chang& Wang(1997)

HeatTransferRate,kW HeatTransferRate,kW

47.3 44.08 40.50

75.9 66.44 59.35

85.2 73.54 63.35

93.0 78.81 69.84

99.4 83.50 73.90

105.0 88.20 78.30

112.5 93.74 82.94

123.0 111.8 98.2

Table3.7ComparisonofExperimentalandCalculatedResultsforFull
HeatExchangerCore

HeatTransfer
Rate(kW)

RadiaterⅠ RadiatorⅡ

Experimental Caluculated Experimental Calculated

LT 1stHalf 123 111.8

LT 2ndHalf 83.1 79.4

LT FullCore 206.1 191.2 177.5 215.41

HT HalfCore 182.2 166.7

HT FullCore 364.5 377.7 256.0 259.30



Fig.3.1Flow ArrangementofHighCapacityRadiator
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Fig.3.2MacroModelof2-PassHeatExchanger



Fig.3.3ComputationalModelofCompoundMultipassHeatExchanger

Fig.3.4FullCoreModelingforFLUENT



Fig.3.5DefinitionsofLouverFin& TubeParameters
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Fig.3.8AirSideOutletTemperatureDistributionsofRadiatorⅠ



a.Low TemperatureRadiator

b.HighTemperatureRadiator

Fig.3.9AirSideOutletTemperatureDistributionsofRadiatorⅡ
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444...111개개개 요요요
일반적으로 Plate-Fin형의 고밀도 열교환기(CompactHeatExchanger)
는 코어 체적에 비해 큰 열전달 면적을 가져 기존의 열교환기와 비교해
서 큰 열전달 효과를 볼 수 있는 반면,협소한 자유 유동 면적으로 인
해,높은 압력 손실이 유발된다. 따라서,작동 유체를 구동시키는 Fan
-Power결정이 중요한 문제로 대두되며,압력 손실 예측의 정확도를
높이기 위해서는 유동 특성을 결정짓는 변수들을 적절히 고려한 마찰계
수가 제시되어야 한다.
고밀도 열교환기에 있어 공기 측 압력 손실은 다음과 같은 주 요인에

의해 발생된다.

• 급 확대 축소 현상으로 인한 입․출구에서의 손실
• 핀 표면에서의 표면 마찰 손실
• 입․출구 온도차에 기인하는 가속에 의한 손실

50～ 60% 정도 밖에 차지하지 않는 전면적 대비 자유 유동 면적 비
율 (σ)로 인해 발생되는 입․출구에서의 손실은 Reynolds수와 σ의
함수로서 그 손실 계수로서 결정되며,이것은 Kays& London(1964)이
제시한 도표에서 그 정보를 얻을 수 있다. 유체와 핀의 접촉면에서 발
생되는 표면 마찰 손실은 마찰계수(FrictionFactor)f에 의해 결정되는
데,루버 핀의 경우 유동 형상의 복잡성으로 인해,다양한 종류의 파라
메터들이 마찰계수에 영향을 미치게 된다. 기존의 연구들을 통해 다양
한 형태의 마찰계수 상관식들이 제시되었으나,형상의 복잡성과 실험적
한계로 인해 대부분의 경우 압력 손실을 제대로 예측하지 못하고 있는



실정이다.
이 장에서는 산업용 및 차량용으로 가장 많이 쓰이는 고밀도 열교환

기인 알루미늄 재질의 주름진 핀(CorrugatedFin)에 루버(Louver)를 새
긴 형태의 열교환기 시편을 대상으로,속도 변화에 따른 압력 강하 측정
실험을 수행하였고,그 결과를 기존의 상관식과 비교하였다. 또한 기존
연구 결과에서 보고된 마찰계수에 영향을 주는 핀-튜브 파라메터들을
상관식 별로 고찰하였다.

444...222풍풍풍동동동 실실실험험험

444...222...111실실실험험험 장장장치치치 및및및 실실실험험험 방방방법법법
본 실험에서는 압력 손실 측정을 위하여,세원 기연에서 제작한

AD-CWT250모델의 순환형 풍동(CirculationWindTunnel)을 사용하
였다 (Fig.4.3). 팬 주파수를 조정함으로써 풍속을 조절하였으며,전면

적 0.3×0.2 m2,길이 0.8m인 아크릴 재질의 시험부를 제작하여,열교
환기 시편을 부착할 수 있게 하였다 (Fig.4.2). 시험부 입․출구 하단
에 16mm hole,입구 상단에 1/4inchNPT 탭을 제작하여,열교환기
전후 차압 측정용 튜브를 설치하고 입구 유입 속도 측정용 센서를 부착
할 수 있도록 하였으며,이에 대한 개략도를 Fig.4.1에 나타내었다. 압
력 손실은 최대 3000Pa까지 측정할 수 있는 UlfaTechnology사의
DigitalDifferentialPressureTransmitterPATD 모델을 사용하여 측정
하였으며,입구에서 185mm 떨어진 시험부 상부에 최대 5000SFPM의
유속을 측정할 수 있는 Omega사의 AirVelocityTransducer를 설치하
고 Omega사의 DP41-E 지시계에 연결하여 유입 속도를 측정하였다.
사용된 시편은 두 회사에서 제조한 동일한 코어 및 핀-튜브 사양의 루
버 핀형 열교환기 시편을 사용하였다. 하나는 외국 회사(A),다른 하나



는 국내 회사(B)를 의미하며,이후 두 시편의 구분은 A,B 로 하기로
한다.사용된 시편에 대한 세부 사양은 Table4.1에 정리하였다.
실험은 팬 주파수를 5Hz단위로 최대 60Hz까지 증가시키면서 그

때의 속도와 압력 손실을 측정하였으며,두 열교환기 시편에 대하여 동
일하게 적용하였다.본 실험은 열교환이 없는 등온 실험으로 풍동 실험
장치 내부에서의 온도변화는 없다고 가정하였고,각종 물성치들은 유입
공기의 온도로서 구하였다.

444...222...222데데데이이이터터터 처처처리리리
기존의 연구에 의하면,루버핀 형상에서의 전열 및 유동 특성은 루버

피치를 특성 길이로 하는 Reynolds수(ReLp)의 함수로 알려져 있으므로,
다음 식에 의해 Reynolds수를 산출하였다.

ReLp= GLp
μ

(4.1)

이때,실험에서 취득한 속도를 식 (4.1)에 의해 Reynolds수로 무차원화
시켰을 때,ReLp의 범위는 70～ 1600이다. 여기서,질량 유속 G 는
최소 자유유동 면적에서의 속도에 의해 다음과 같이 결정된다.

G = ρU in
σ

(4.2)

여기서 σ는 전면적에 대한 최소 자유 유동 면적의 비로서 정의되는 무
차원 수로서 다음과 같이 계산되고,



σ= A min
Afr

(4.3)

최소 자유 유동 면적 A min 은 튜브와 튜브 사이에 존재하는 핀 공간에
서 핀이 가로막는 부분을 뺀 나머지 부분으로서 다음과 같은 방법으로
계산을 하였다.

A min= (fin이 위치한 채널의 단면적)-(fin의 단면적)

= N×(H×FH)- (fin총 길이 × δf)

= N×(H×FH)- (Af
2L×N×δf)

여기서,N 은 핀의 단수,H는 코어의 Height길이,Af은 핀 면적을

의미한다. 또한,총 열전달 면적 At는 식 (4.4)와 같이,핀이 없는 채
널의 접수 면적과 전체 핀 면적의 합으로 계산하였다.

At= Au+ Af (4.4)

실험에 사용된 열교환기 시편은 고밀도 열교환기의 분류에서 플레이
트-핀(Plate-Fin)형 열교환기이고,압력 손실을 구하는 일반적인 식
은 식 (4.5)와 같다.

ΔP= G2
2ρi[(Kc+1- σ2)+2(ρi

ρo
-1)+f At

A min

ρi
ρo
-(1-Ke- σ2)

ρi
ρo] (4.5)

본 연구에서 압력 강하 실험은 상온,상압에서 열 교환없이 수행하였기



때문에 공기의 입․출구 온도는 동일하다. 따라서,위 압력 강하 계산
식은 다음과 같이 쓸 수 있다.

ΔP= G2
2ρ [(Kc+1- σ2)-(1-Ke- σ2)+f A

A min
] (4.6)

측정된 압력 손실 데이터를 이용하여,식 (4.6)에 의해 마찰계수를 계산
하였으며,본 실험에서는 σ=0.386의 값을 사용하였다. 식 (4.6)에 나
타난 변수 Kc, Ke는 각각 Contraction 및 Enlargement Loss
Coefficient를 의미하며,σ와 Reynolds수의 함수이다.여기서 Reynolds
수는 수력 직경(HydraulicDiameter) Dh에 근거한 값이며,식 (4.6)에
의해 산출된다.

ReDh=
GDh

μ
where,Dh= 4FdA min

A (4.7)

여기서,Fd 는 CoreDepth혹은 Flow Depth를 의미한다. 실험 범위

의 속도를 식 (4.7)에 의해 무차원화 시킬 경우,ReDh 의 범위 90～

1900의 층류 유동이라 볼 수 있으므로,Kays& London(1964)에 의해

제시된 Fig.2.7의 선도에서 LaminarFlow,σ =0.386일 때의 값을 찾

으면 다음과 같다.

Ke= 0.05

Kc= 1.12
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제조 회사가 다른 같은 사양의 루버핀 형 열교환기 두 시편에 대하여

압력 손실 실험을 한 결과를 Fig.4.5에 나타내었다. 상온의 공기가 열
교환기 코어로 유입될 때,Reynolds수 증가에 따른 표면 마찰 압력 손
실을 나타내었고,단위는 Pa로 나타내었다. 전체적으로 입구 속도 증
가에 따라 압력 손실이 일정한 비율로 증가함을 볼 수 있었고,시편 A
가 B에 비해 약 5～10% 낮은 압력 손실을 나타내는 것으로 나타났으
며,유속이 증가할수록 그 차이는 줄어드는 것으로 확인되었다. 실험
데이터에 의한 f- ReLp선도에서 차이를 살펴보면,두 시편에 있어서
Reynolds수 증가에 따른 마찰계수 변화가 비슷한 경향으로 나타남을
볼 수 있지만,Reynolds수가 작을수록 마찰계수의 차이가 확연하게 커
짐을 알 수 있다. 즉 저 Reynolds수 영역으로 갈수록 마찰계수의 큰
차이로 인해,압력 손실에 있어서도 큰 차이를 보인다고 사료된다.
이상의 비교를 통해,동일한 Reynolds수에서 시편 B가 더 큰 압력

손실이 나타난 것을 같은 사양의 시편이지만,제조 방법에 있어서 나타
나는 것이라고 분석된다.고밀도 열교환기는 기존의 일반 열교환기와는
달리,확장 표면과 평판의 접촉이 브레이징(Brazing)공법에 의해 가공
된다. 국외 사 제품인 A의 경우,브레이징 시 접촉부분을 최소화시키
고,산화를 방지하며,더 견고한 접촉을 위해 진공 공법을 사용하고 있
으며,높은 BrazingQuality를 보인다. 하지만,국내 제품의 경우 브레
이징 공법을 위한 제반 기술 및 시설이 고급화되어 있지 않은 실정이며,
국외 사와 비교했을 때 가공도에서 다시 차이가 존재한다. 즉 핀과 평
판의 접촉 부분에서의 가공도 차이로,시편 B의 자유 유동 면적이 줄어
들게 되고,단순하게 전면적과 자유 유동 면적의 비로 계산된 σ 값이
실질적으로 더 작아져서,결과적으로 A에 비해 더 큰 압력 손실이 유발
되는 것이라 생각된다. 또한,실험의 결과로부터,Reynolds수가 증가
할수록 Reynolds수가 마찰계수에 미치는 영향은 줄어들며,일반적으로
열교환기가 적용되는 Reynolds수 범위에서는 핀 과 루버 형상에 따른



영향이 더 큰 원인이 됨을 알 수 있었다.

444...333기기기존존존 상상상관관관식식식과과과의의의 비비비교교교
본 논문에서는 압력 손실 측정 실험 데이터를 바탕으로 Davenport

(1983),Achaichia& Cowell(1988),Chang& Wang(1997),Choetal.
(2002)에 의해 제시된 마찰계수 상관식들을 비교하였고,그 결과를 Fig.
4.6에 그래프로 나타내었다. 기존의 상관식은 모두 루버 피치에 근거한
Reynolds수의 함수이며,루버 피치(LouverPitch),핀 피치(FinPitch)
등의 여러 가지 핀 재원들이 ReLp의 계수를 결정짓는 파라메터로 보고
있으며,상관식 연구에 관한 내용은 이미 2장에서 언급된 바 있다. 각
상관식의 주요 파라메터를 Table4.2에 나타내었으며,검토된 상관식들
은 다음과 같다.

1)Davenport(1983)

f=5.47ReLp-0.72LH-0.37(LLFH)0.89Lp0.2FH0.23 (4.7)

2)Achaichia& Cowell(1988)

f= 0.895fA1.07Fp-0.22Lp0.25Tp
0.26LH0.33

where,fA= 596ReLp(0.318log10ReLp- 2.25)
(4.8)

3)Chang& Wang(1997)

f= 0.805Re-0.514Lp (FpLp)-0.72(FHLp)-1.22(LLLp)1.97 (4.9)



4)Choetal.(2002)

f= 8.42ReLp-0.36( Θ

90)0.493(LPFp)0.535 (4.10)

Fig.4.6을 보면 제시된 상관식들 중 Achaichia& Cowell의 상관식이
실험 데이터의 경향을 가장 잘 예측하는 것으로 보이나,10～ 20% 정
도로 낮게 예측되었다.또한,ReLp가 증가함에 따라 실험 데이터와 가
장 일치된 마찰계수 경향을 보였다. 그러나,나머지 3개의 상관식들은
30～ 40% 의 범위에서 예측을 하였으며,전체적인 경향에서도 많은 차
이를 보였다.



Table4.1DimensionsofTestSample

PPPaaarrraaammmeeettteeerrr VVVaaallluuueee

CoreWidth mm W 200

CoreHeight mm H 300

CoreDepth mm L 102

LouvrePitch mm LP 1.5

LouvreLength mm LL 7.7

LouvreHeight mm LH 0.329

LouvreAngle 。 Θ 26

FinThickness mm δf 0.2

FinHeight mm FH 9.5

FinPitch mm Fp 1.275

TubeWidth mm Tw 3.11

TubePitch mm Tp 12.61

TubeThickness mm δt 0.6

Min.FlowtoFlowAreaRatio σ 0.386

FinArea m2 Af 4.504

TotalHeatTransferArea m2 At 5.096

Min.FreeFlow Area m2 Amin 0.02314

FrontalArea m2 Afr 0.06(0.3×0.2)



Table4.2 Comparison ofMain Parameters forFriction Factorat

LouveredFinGeometry

구 분 D A&C C&W C Sample

Lp 1.5～3.0 0.81～1.4 1.32～1.69 1.7 1.5

LL 5.0～11.7 5.5,8.5,11.512.15～16.84 6.4 7.7

LH 0.186～0.46 0.14～0.33 0.31～0.44 0.22～0.39 0.329

Θ 8～28 21.5～30 28 15～27 26

Fp 2.01～ 3.35 1.65～ 3.33 1.8,2,2.2 1,1.2,1.4 1.275

FH 7.8,12.7 6,9,12 16,19 8.15 9.5

Tp 14,8.7～9.14 8,11,14 21,24 10.15 12.61

ReLp 70～900 150～3000 100～800 30～1000 70～1500

Remark

1개의 무차원
변수

byC&W
;1.005-1.675
(FinPitch)

모두 차원
변수

PlateFin

모두 루버 피치
를 기준으로 하
는 무차원 변수

모두 무차원
변수 (루버피
치 기준)

루버각이 변수

Fp
Lp<1

차원변수 Lp LH Lp,LH
Fp,Tp

무차원변수 LL
FH

Fp
Lp

FH
Lp

LL
Lp

Fp
Lp,

Θ

90

(주1)Davenport(1983), A&C:Achaichia& Cowell(1988), C&W :Chang
& Wang(1997),C:Choetal.(2002),Sample:Present(2004)

(주2)진하게 표시된 변수가 상관식에 사용하고 있는 변수임.
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본 논문에서는 고마력 대용량 방열기로서 사용되는 루버핀 형 복합
유로 방열기의 이론적 해석 방법론을 구축하였다. 방열량 실험 데이터
와의 비교를 통해 j-factor적합성을 판단하였고,그것을 근거로 설계 사
양에 적용하여 전체 방열기의 방열량을 예측하였다. 또한 순환형 풍동
을 사용하여 루버핀 형 열교환기의 압력강하 실험을 수행하였으며,실험
테이터를 바탕으로 마찰계수를 계산하여 기존의 상관식과 비교를 하였
으며,상관식을 결정짓는 주요 파라메터들을 검토하였다.

본 연구에서 얻은 결론을 정리하면 다음과 같다.

1.복합 유로 방열기의 열설계 모델을 cell-by-cell해석 방법을 사용하
여 구축하였다.

2.두 개의 Circuit으로 구성되고 유로가 상이한 방열기의 공기 온도 분
포의 영향을 검토하였다.

3.루버핀에 대한 열전달(j)의 기존 상관식을 사용하여 해석한 결과 방
열량을 7% 낮게 예측하였다.

4.기존의 루버 핀 형상에서의 마찰 계수 상관식을 검토한 결과
Achaichia& Cowel의 상관식이 실험 데이터의 경향과 비교적 일치
하며,15% 이내로 잘 예측하는 것으로 나타났다.

지금까지 복합 유로 방열기의 열성능을 예측하기 위한 실험 및 해석
을 통한 선행 연구 결과들이 많이 부족한 실정이었다. 본 연구의 결과
들이 부족했던 부분에 대한 유용한 자료로 사용되어질 것으로 사료되며,
향후 루버 휜-튜브 열교환기의 상세 모델에 대해 분석하여 열교환기 유
용도 및 압력손실에 대한 신뢰할 수 있는 상관식 모델 개발이 필요하다.
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