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판형 열교환기 Full-scale 해석을 위한 

1차원 유동 네트워크 모델 및 ε-NTU 모델의 수치적 연구
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Since a typical plate heat exchanger is made up of a huge number of unitary cells, it may be impossible to 
predict the aero-thermal performance of the full scale heat exchanger through three-dimensional numerical simulation 
due to the enormous amount of computing resources and time required. In the present study, a simple flow-network 
model using the friction factor correlation and a thermal-network model based on the effectiveness-number of 
transfer units (ε-NTU) method has been developed. The complicated flow pattern inside the cross-corrugated heat 
exchanger has been modeled into flow and thermal networks. Using this model, the heat transfer between 
neighboring streams can be considered, and the pressure drop and the heat transfer rate of full-scale heat 
exchanger matrix are calculated. In the calculation, the aero-thermal performance of each unitary cell of the heat 
exchanger matrix was evaluated using correlations of the Fanning friction factor f and the Nusselt number Nu, 
which were calculated by unitary-cell CFD model.
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1. 서  론

열교환기는 양 유체간의 열에너지를 유효하게 전도와 대류

로서 이동시키는 기기로서 오늘날과 같이 발전한 석유화학공

업, 항공수송분야의 가스터빈 및 Power Plant 등에서 널리 사

용되고 있는 장치이다. 이는 유체 입·출구의 위치 및 형상, 헤

드(head)의 형식, 배플(baffle)의 형상 및 위치 등 고려하여야 

할 인자들이 다양하며 특히, 교차주름 판형 열교환기 내 유동 

및 열전달 형상이 복잡하기 때문에 설계 시 고도의 지식 및 

경험이 요구된다.

교차주름 판형 열교환기는 다른 열교환기 타입에 비해 상

대적으로 열공력 성능이 우수하며, 그에 따른 열교환기의 경

량설계가 가능하다는 장점을 가지고 있다. 열교환기의 열전달 

표면에 형성된 주름으로 인해 야기되는 열적 경계층의 붕괴 

(break-up) 및 재부착(reattachment) 그리고 선회유동(swirl flow)

과 같은 이차유동의 발생은 열교환기의 열전달 성능을 매우 

향상시키는 역할을 한다. 그리고 열전달 표면 근처에서 발생

되는 높은 전단응력 및 난류생성 그리고 유동혼합은 유로 내

에서 파울링(fouling)의 생성을 저감시켜준다. 이러한 효과는 

더 작은 수력직경을 가지는 열교환기 설계를 가능하게 한다.

Min et al.[1]은 고온, 고압 조건의 가스터빈 엔진, 공기 냉

각 및 인터쿨러 열교환기의 최근 연구에 관해 검토했다. 

Stasiek et al.[2]와 Ciofalo et al.[3]은 다양한 Reynolds 수에서 
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교차 주름진 판형 열교환기를 실험 및 수치해석으로 연구했

다. Stasiek[4]은 교차 주름진 판형 열교환기에서 유동 및 열전

달 해석을 실험으로 연구했다. Doo et al.[5]는 판형 열교환기

의 두께 및 다양한 운전 조건에서 길이 방향으로의 열 전도

로 인한 열전달량을 연구했다. 또한 Doo et al.[6,7]는 2개의 

교차 주름진 형상을 가지는 단일 셀에서 수치 해석 및 최적

화 연구를 했다. Luo et al.[8]은 다수의 유동을 가지는 판형 

열교환기에서 열 성능을 평가하기 위해 네트워크 프로그램을 

이용하여 일반적인 해석 방법을 제시하였다.

본 연구의 궁극적인 목표는 항공기용 인터쿨러 열교환기의 

초경량 설계를 위해 보다 효과적인 수치연구방법을 개발하는 

것이다. 본 연구에서는 다양한 열전달 표면 형상들의 열공력

학적 성능을 평가하기 위하여 3차원 수치해석을 수행하였다. 

또한 열교환기 전체크기의 성능평가를 위해 시간 및 비용적

으로 효과적인 1차원 열유동 네트워크 프로그램 개발하였고, 

이 프로그램을 이용하여 열교환기의 압력강하 및 열전달 성

능을 예측하였다. 이러한 연구를 통해 도출된 표면형상에 대

하여 최소의 무게를 가지는 설계 방법을 제시하였다. 본 연구

에서 고려하는 교차주름 판형 열교환기에 적합한 열 유동 네

트워크(flow and thermal network)를   구현하고,  Effectiveness-

NTU 방법을 사용하여 열교환기 모듈의 압력강하 및 열전달

량을 계산하였으며, 이를 통해 열교환기 모듈의 최적의 크기 

및 무게를 산정하였다.

2. 수치해석 방법

2.1 판형열교환기 형상

항공기 가스 터빈엔진용 고효율 인터쿨러(intercooler)는 가스

터빈 엔진의 저압 및 고압 압축기 사이에 위치하며, 중간 압축

공기를 바이패스(bypass)부의 외부공기로 냉각하는 역할을 하며, 

결과적으로 압축기의 압축일을 줄여주는 역할을 한다. 이 인터

쿨러의 필요효율(effectiveness)이 상당히 높아야 하므로 본 연구

에서는 다양한 열교환기 중 주름진 형상이 교차되는

(cross-corrugated) 판형 열교환기를 적용하였다. Fig. 1(a)는 본 

연구에서 사용된 교차 주름진 대칭형상의 판형 열교환기이다.

이러한 열교환기의 full-scale 해석을 하기에는 시간 및 컴

퓨터 리소스가 많이 들기 때문에, Fig. 1(b)와 같은 단일 셀

(unitary cell) 방법을 본 연구에서 이용하였다. 본 연구에서는 

인터쿨러 열교환기의 전체 크기 모델에 대하여 압력강하 및 

열전달 성능을 예측하고, 열교환기 사이징 최적화를 수행하기 

위해 열 유동 네트워크 해석(flow network analysis) 및 ε-NTU 

(effectiveness-number of transfer units) 이론을 기반으로 한 1차

원 열유동 네트워크 모델을 개발하였다. Fig. 1(b)와 같은 단

일 셀(unitary cell)을 이용하여 FLUENT 계산을 통해 형상의 

(a) (b)

      Fig. 1 Typical configuration of cross-corrugated cross-flow
heat exchanger using symmetric profile; (a) matrix
and (b) unitary cell used in CFD calculation

Fanning friction factor 및 Nusset number 정보를 1차원 열유동 

네트워크에 적용시킨다.

2.2 판형열교환기 기본 설계식

판형 열교환기는 물리적인 접촉 없이 주름형상의 판 사이

에서 대향류로 흐르는 고온과 저온의 유체간에 열을 전달하

며 유체가 새어나가지 못하게 특수 가스켓으로 판 주변을 둘

러싸고 판을 여러장 겹쳐 여러 유로를 설정한 열교환기이다. 

본 연구에서 사용되어진 지배방정식은 다음과 같다.




   (1)









 






 ′′ (2)




  

 


′ ′ (3)

여기서 ui는 i-방향의 속도, p는 압력, T는 온도를 나타낸다. 

ρ, μ, Cp 그리고 k는 각각 유체의 밀도, 점성계수, 비열, 열

전달계수를 나타낸다. 모든 변수들은 시간 평균한 값으로 식 

(1)-(3)은 비압축성의 Reynolds-averaged Navier Stokes (RANS) 

방정식이다. 완전발달 유동으로 가정하였으며, 유동 방향으로

는 주기(periodic) 조건을 주었고, 유체의 온도는 350 K와 단

일 셀의 위 아래 벽면은 300 K의 일정온도로 가정하였다. 상

용 코드인 FLUENT 6.3을 이용하여 본 연구의 수치 계산을 

진행하였으며, 난류 모델은 Low-Reynoldes number k-ε 모델

을 사용하였다. 본 연구에서 사용되어진 변수는 다음과 같다. 

수력 직경 Dh는 다음과 같이 나타낼 수 있다.

 


(4)

여기서 V는 단일 셀의 부피, Aw는 단일 셀의 위아래 벽면 넓
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(a) (b)

       Fig. 2 Flow phenomena inside intercooler heat exchanger:
(a) Spiral flow and (b) Linear flow

이를 의미한다. 유동의 평균속도는 식 (5)와 같다.

 


(5)

여기서 Γ는 질량 유량, Ainlet는 단일 셀의 입구 면적을 의미

한다. 이와 같은 변수들을 이용하여 다음과 같이 Reynolds 수

를 정의할 수 있다.

 

 (6)

그리고 Fanning friction factor는 다음과 같다.

 
 


(7)

여기서 L은 Fig. 1(b) 단일 셀에서의 유동 길이를 나타낸다. 

다른 무차원 수들인 Nusselt 수, Stanton 수, Colburn j-factor는 

다음과 같이 정의할 수 있다.

 


(8)

  





(9)

   (10)

Fanning friction factor (f)와 Nusselt 수(Nu)는 CFD 계산을 통한 

단일 셀로부터 계산되어지고, 최소 제곱법을 이용한 2차 다항

(a)

(b)

         Fig. 3 Definition of unitary cell used in the network 
analysis; (a) the diamond-shaped unitary cell and
(b) the configuration of node and branch in a single-
layer heat exchanger

식의 Re에 관한 함수로 표현된다.

2.3 1차원 열유동 네트워크 topology 및 해석 이론

Fig. 2는 인터쿨러 열교환기 내의 서로 다른 두 개의 유동 

패턴을 나타낸다. 본 열교환기 상하부는 주름의 골(trough)과 

산(peak)을 따라 흐르는 선형류(linear flow)가 지배적이 된다. 

이에 따라 Fig. 3과 같은 다이아몬드 형상의 셀을 노드(node)

로 설정하고, 역시 다이아몬드 형상의 가지(branch)로 네트워

크를 구성하는 것이 가장 효과적이다. 열교환기의 중심부는 

상하 직선류의 혼합(mixing)에 의해 지그재그(zig-zag)패턴의 

나선형유동(spiral flow)가 발생하는데 이는 마찰계수값에 영향

을 주게 되므로, 결과적으로 정확한 마찰계수값을 준다면, 본 

다이아몬드 형상의 네트워크 모델로 해석이 가능하다.

Fig. 3(a)와 (b)는 본 연구에서 적용된 다이아몬드 형상의 

단일 셀과 교차 주름진 판형 열교환기의 간단한 유동 네트워

크를 나타낸 그림이다. 교차 주름진 판형 열교환기의 내부 유

동 패턴은 단일 셀 중간 판에서 발생하는 복잡한 나선형 유

동과 단일 셀의 상·하부에서 생기는 선형 유동으로 볼 수 있

다. 이러한 유동 패턴은 Fig. 3(a)와 같은 다이아몬드 형상의 

단일 셀에서 나타 낼 수 있으며, 다이아몬드 형상의 단일 셀

은 Fig. 3(b)의 굵게 표시된 선이다. Fig. 3(b)에서 표시된 점선

은 직사각형의 3차원 형상의 단일 셀로 본 연구에서 FLUENT

를 이용해 계산된 모델이다. 검은색의 점은 노드(node)로 다이

아몬드 단일 셀을 나타내고, 화살표는 각각의 노드를 연결하

는 유동경로로 가지(branch)를 표시한다.
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(a)

(b)

            Fig. 4 Network topology for cross-flow arrangement:
(a) HP side and (b) LP side

가지를 따라 흐르는 유동의 압력차는 식 (11)로 구할 수 

있다.

  




 (11)

여기서 L은 단일 셀의 유동 길이를 나타낸다. ε-NTU 방법으

로 열교환기에서 뜨거운 공기와 차가운 공기와의 열전달량은 

다음과 같이 계산되어진다.

  min     minmax (12)

   (13)

  max


(14)

여기서 Th,i와 Tc,i는 각각 뜨거운 공기와 차가운 공기의 입구

온도를 나타낸다. ε은 필요효율, C는 열용량 그리고 Cmin은 

Ch(고온유체의 열용량률)와 Cc(저온유체의 열용량률) 중에서 

(a)

(b)

         Fig. 5 Network topology for counter-flow arrangement:
(a) HP side and (b) LP side

최소값을 나타낸다. 식 (12)로부터 열교환기에 의해 공급 가

능한 최대 열전달률을 구할 수 있다. 그리고 ε는 열교환기에 

대해 실제 열전달률을 최대 가능한 열전달률에 대한 비로서 

정의할 수 있다.

Fig. 4와 Fig. 5는 각각 직교유동과 대향유동의 HP side와 

LP side 각각의 네트워크 구성도를 보여준다. 유동이 들어오

고 나가게 되는 것을 노드 구성을 통해 결정되고, 노드를 통

해 지나가는 각각의 가지에서는 유체의 압력과 온도는 변하

게 된다. 네트워크에는 시작 노드점과 마지막 노드점의 2가지 

중요한 노드가 존재하는데, 이것은 입·출구의 매니폴드

(manifold)를 나타낸다. 본 연구에서는 균일한 분포를 가지는 

매니폴드로 가정했다. 각각의 토폴로지는 하나의 층(Layer)을 

이루게 되며 네트워크를 구성하게 되는 가지들은 각각 대향

유동과 평행유동을 구성하게 된다. 예를 들어 Fig. 4에서 HP 

side의 가지 B(2,3)과 Cold side의 가지 B(9,10)은 대향유동을 

의미한다. 반대로 HP side의 가지 B(2,4)와 Cold side의 

B(10,11)은 평행유동을 구성한다. Fig. 5에서는 HP side와 LP 

side의 노드를 구성하는 가지들은 모두 대향유동으로 정의할 

수 있다. 열교환기 전체의 열전달 계산에서 평행 및 대향유동

의 ε-NTU 관계식은 아래와 같이 나타 낼 수 있다.

 
exp  

  (Parallel flow) (15)
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 
exp   
exp   

  (Counter flow) (16)

여기서 C*와 NTU는 각각 열용량비와 전달단위수를 의미한다.

 minmax (17)

min


(18)

여기서 U는 총괄열전달계수를 A는 열전달 면적을 나타낸다.

HP side와 LP side의 압력 및 온도를 계산하기 위해 노드

와 가지를 구성하였으며, 여기에 각 노드에 대한 질량유량보

존 방정식을 Kirchhoff법칙형태로 나타내면 식 (19)와 같이 유

동 및 압력분포를 구할 수 있게 된다. 여기서 Q는 질량유량

을 나타내고 K는 식 (20)으로 정의할 수 있다.

      (19)

  





 (20)

식 (20)은 Q에 관한 비선형 방정식으로 반복법을 통해 해를 

구할 수 있으며, 본 연구에서는 일반적으로 뉴튼-랩손

(Newton-Raphson) 반복법을 사용하였다.

뉴튼-랩손 반복법은 많은 수의 노드와 가지를 가지는 1차

원 열유동 네트워크 프로그램에 적합한 수치해석 방법이다. 

일반적으로 뉴튼-랩손 반복법은 연립방정식을 확장한 것으로 

볼 수 있다. 다음과 같이 변수의 개수가 n, 식의 개수가 m개

인 (m≧n) 다변수 연립방정식이 있을 때,

⋯  

⋯  

⋯
⋯  

(21)

위 연립방정식을 행렬 표현으로 바꾸기 위해 

  ⋯   ⋯라 놓으

면 위 식은   와 같은 행렬식의 형태가 된다. 이때, F

는    →인 다변수 다차원 함수로 볼 수 있으며 이에 

대한 미분은 Jacobian 행렬로 표현된다. 

 












⋯



⋮ ⋱ ⋮




⋯



(22)

Fig. 6 Main network program flow chart

이제 F를 함수, X를 변수로 보고 뉴턴-랩손 식을 그대로 쓰면 

다음과 같은 형태의 식 (23)으로 나타낼 수 있다.

  

 
(23)

그러나 행렬(J)로 직접 나눌 수는 없기 때문에 F/J는 J·P = F

인 P를 구함으로써 계산할 수 있다. 즉, 연립방정식에 대한 

뉴턴법 수식은 다음과 같다.

 ∙   (24)

   (25)

즉, 현재의 X 추정값에 대해 J와 F값을 계산한 후에 J·P = F

인 P를 구하고, 여기서 구한 P를 이용해서 X = X-P로 X를 업

데이트한다. 업데이트 된 X로 J, F를 다시 계산하고 P도 구하

고 이와 같은 과정을 X가 수렴할 때까지 반복하게 된다.

열유동 네트워크에서 열전달 계산은 열교환기의 각 side의 

총괄열전달계수를 이용하여 식 (15), (16)과 같이 계산할 수 

있다. 네트워크를 구성하고 있는 각각의 가지들에서 온도는 

변화하며 Kirchhoff법칙으로 에너지 평형을 이룬다. HP side와 

LP side의 단일 셀을 CFD 계산을 통해 예측된 교차 주름진 

대칭형상의 Fanning friction factor 및 Nusselt 수 정보가 상관

식의 형태로 네트워크 프로그램을 구성하는 각각의 가지에 

적용된다. 본 연구에서는 고온 및 고압 조건으로 밀도(ρ), 점

성계수(υ), 비열(C)과 같은 물성치는 인접한 두 개 노드 사이
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(a) (b)

Fig. 8 3-step calculation to find the optimization for minimum weight

Fig. 7 Fanning friction factor and Nusselt number with variation of Reynolds number (θ = 90o, P/H = 2.2): (a) HP side and (b) LP side

에 존재하는 가지에서 유체의 평균 온도로 계산하다. 

MATLAB 코드르 본 네트워크 프로그램을 개발 하였으며, 전

체 열교환기의 성능 계산은 약 1시간 이내로 할 수 있다.

Fig. 6은 본 연구에서 사용되어진 열유동 네트워크의 순서

도이다. 형상의 면적 및 부피, 유동 길이와 같은 형상 정보를 

입력하고 초기조건을 입력한 후 CFD 계산을 통해 얻어진 

Fanning friction factor 및 Nusselt 수의 상관식을 통해 전체 열

교환기의 압력차와 열전달량을 계산할 수 있다. 열교환기 전

체의 입구 유량을 HP side와 LP side에 각각 입력하면, 각각

의 가지를 구성하고 있는 노드에서 정보를 저장하고, 가지를 

통해 노드에 저장된 정보들이 순차적으로 마지막 노드까지 

전달되어지게 된다.

2.4 Fanning friction factor 및 Nusselt 수 상관식 도출

본 연구에서는 교차주름진 판형 열교환기의 단일 셀 계산

을 통하여 Fig. 7에서 볼 수 있듯이, 다양한 Reynolds 수에서 

Fanning friction factor와 Nusselt 수를 구하였다. 이와 같이 나

온 Fanning friction factor 및 Nusselt 수에 관한 2차의 상관식

을 Fig. 6에서 볼 수 있는 1차원 열유동 네트워크 프로그램에 

적용하여 전체 열교환기의 압력 차 및 열전달량을 예측할 수 

있게 된다.

2.5 인터쿨러 열교환기 크기의 최적화 방법

본 연구에서는 1차원 열유동 네트워크 프로그램을 통해 열

교환기 매트릭스의 성능을 예측하였다. 열교환기 매트릭스의 

폭(W), 높이(H) 그리고 길이(L)을 변화시켜가며 HP side 및 

LP side의 압력차와 열교환기 전체의 열전달량을 예측하였다. 

또한 열교환기의 매트릭스 무게를 최소화하기 위해 Fig. 8과 

같이 3가지 단계로 나눈 계산 방법을 제시하였다.

(Step-1) 다양한 Reynolds 수에서 3차원 단위 셀의 CFD 계산

을 통한 Friction factor 및 Nusselt number의 상관식을 찾는다.

(Step-2) 열교환기 매트릭스의 폭(W), 높이(H), 길이(L)를 변화

시켜가며 1차원 열유동 네트워크 프로그램을 통해 열교환기 

전체 매트릭스의 성능을 예측한다.
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Fig. 9 Definition of matrix dimensions

(Step-3) 열교환기 매트릭스의 최소 무게를 찾기 위해 압력차 

및 열전달량에 관한 상관식을 만든다.

Step-1에서의 Fanning friction factor 및 Nusselt number의 상관식

은 FLUENT를 통해 계산된 단일 셀의 결과를 MATLAB에 전

달하게 되고, Step-2에서는 다양한 열교환기 매트릭스의 크기

에 대해 1차원 열유동 네트워크 프로그램을 통해 압력차 및 

열전달량을 예측할 수 있다. Step-3에서 계산할 수 있는 열교

환기 매트릭스의 무게는 다음과 같은 식으로 예측할 수 있다.

     NiWeight Number of plates W H t (26)

본 연구에서는 판형 열교환기 제조방법으로 스탬핑 공정과정

을 가정했으며, 재료는 니켈(Nickel)로 두께(t)는 0.2 mm로 하

였고, 니켈의 밀도 상수는 0.0088 g/mm3이다.

2.6 인터쿨러 열교환기 작동 조건

Fig. 9는 본 연구에서 정의한 열교환기 매트릭스를 폭(W), 

높이(H) 그리고 길이(L)로 나타낸 열교환기 개념도이다.    

Fig. 9(a)는 직교유동의 열교환기 매트릭스를 나타내고,    

Fig. 9(b)는 대향유동의 열교환기 매트릭스를 보여준다. 실제

로 항공기용 엔진에 들어가게 되는 열교환기는 다수의 매트

릭스로 구성되게 된다. Table 1은 하나의 열교환기 매트릭스

Item Design Condition
HP air inlet total temperature 580 K
LP air inlet total temperature 350 K

HP air inlet pressure 8.0 bar
LP air inlet pressure 1.6 bar

HP air outlet temperature 440 K
HP air mass-flow 0.81 kg/s

Maximum LP air mass-flow* 1.21 kg/s
Length (L) 300 500 mm
Height (H) 116 191 mm
Width (W) 52 72 mm

        Table 1 Typical operating conditions and the geometric
constraints

           Re = 4214 Re = 3057

            (a) (b)

 Fig. 10 Distribution of the streamwise velocity magnitude on the
mid-plane between the plates for P/H = 2.2 and θ = 90o:
(a) HP side and (b) LP side

            (a) (b)

  Fig. 11 Distribution of the Fanning friction factor on the bottom
plate of unitary cell for symmetric (N = 1.0) profile for
P/H = 2.2 and θ = 90o: (a) HP side and (b) LP side

의 작동 조건 및 크기를 나타낸다. 본 연구에서 진행된 인터

쿨러 열교환기의 제약 조건은 다음과 같다.

   (27)

   (28)

   (29)

3. 결과 및 토의

3.1 코드 검증

Table 2는 본 연구에서 이용된 네트워크 프로그램과 선행

연구[6]의 실험결과를 비교 및 검증한 결과이다. 본 연구에서 

사용되어진 1차원 네트워크 프로그램과 선행연구[6]에서 실험

값과 비교해 봤을 때 압력차의 상대오차가 8.1% 이하로 차이

가 나는 것을 알 수 있었다. 단순화 된 CFD 상관식을 고려할 

때 이 차이는 동의할 만 수준이다.

3.2 교차주름진 형상의 열교환기 성능평가

Fig. 10(a)와 (b)는 본 연구에서 사용된 교차 주름진 판형 

열교환기의 HP와 LP side 단일 셀 중간면에서의 속도 분포도

이다. LP side 단일 셀의 입구 질량유량이 HP side 보다 크기 
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Fig. 14 The results of sizing study with variation of matrix dimensions (θ = 90o, P/H = 2.2, N = 1.0)

             (a) (b)

 Fig. 12 Distribution of the Nusselt number on the bottom plate of
unitary cell for symmetric (N = 1.0) profile for P/H = 2.2
and θ = 90o: (a) HP side and (b) LP side

때문에 속도가 더 빠르게 나타나는 것을 볼 수 있다. 또한, 

다이아몬드 형상의 단일 셀로 인해 골(valley)에서 속도가 빠

르게 나타난다.

Fig. 11(a)와 (b)는 본 연구에서 CFD 계산을 통해 나온 교

차주름진 판형 열교환기의 HP와 LP side 단일셀 하부 벽면의 

Fanning friction factor 분포도 이다. 교차주름진 형상의 단일 

셀은 가운데 부분에서 서로 맞닿아 있기 때문에 Fanning 

Re Δp [Pa] Difference[%]Experiment[6] Calculation
4972 495.8 462.5 +6.7
7085 883.4 821.8 +7.0
12047 2272.0 2088.5 +8.1

Table 2 Validation result for the network calculation

Re = 4214 Re = 3057

(a) (b)

                 Fig. 13 Streamlines for P/H = 2.2 and θ = 90o:
(a) HP side and (b) LP side

friction factor가 상대적으로 큰 것을 알 수 있다.

Fig. 12(a)와 (b)는 본 연구에서 CFD 계산을 통해 나온 교

차주름진 판형 열교환기의 HP 와 LP side 단일셀 하부 벽면

의 Nusselt 수 분포도이다. 교차 주름진 판형 열교환기 단일 

셀은 유동의 속도가 빠른 중간 지점에서 Nusselt 수가 높게 

나타나는 것을 볼 수 있다.

Fig. 13(a)와 (b)는 교차 주름진 판형 열교환기의 단일 셀에

서의 유동곡선을 나타낸다. Fig. 2에서 볼 수 있는 나선형 유

동과 선형유동이 각각 나타나는 것을 알 수 있다. 단일 셀의 

골에서는 선형유동이 나타나고, 중간 평면에서는 다이아몬드 

형상의 셀로 인해 나선형 유동이 나타나는 것을 알 수 있다. 

이러한 나선형 유동으로 인해 Fig. 10에서 볼 수 있듯이 중간
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(a) (b)

(c) (d)

  Fig. 15 Response surfaces for weight minimization (θ = 90o, P/H
= 2.2, N = 1.0): (a) pressure drop in HP side, (b) pressure
drop in LP side, (c) effectiveness and (d) weight

지점에서 속도가 상대적으로 낮게 나타나는 것을 알 수 있다.

3.3 교차 주름진 형상의 중량 최소화

본 연구에서는 교차 주름진 판형 열교환기 크기(W, L, H)

를 다양하게 변화 시켜가며 최소의 무게를 가지는 열교환기 

크기를 찾기 위해 Fig. 14와 같이 사이징 연구를 했다. Fig. 14

는 인터쿨러의 압력 차 및 열전달 조건의 제한 조건을 만족

하는 다양한 크기의 열교환기 결과를 나타낸다. 본 연구에서

는 열교환기의 기본 크기를 각각 L = 498 mm, H = 149 mm 

그리고 W = 60 mm로 하였으며, Table 1에서 주어진 다양한 

사이즈의 열교환기에 대해 연구했다. Fig. 14에서 HP 및 LP 

side의 압력차와 열전달 조건의 제한 조건은 점선으로 나타냈

다. 그래프에서 알 수 있듯이 열교환기의 길이(L)가 커지고, 

높이(H)가 작아질수록 인터쿨러 제약 조건을 잘 만족한다는 

것을 알 수 있다.

Fig. 15(a)-(d)는 본 연구에서 계산 되어진 교차 주름진 판

형 열교환기 매트릭스의 최소 무게를 찾기 위한 반응표면법 

(Response Surface Method, RSM) 방법[12]을 나타낸다. HP와 

LP side 및 열전달 조건의 제약 조건을 나타내는 식 (27)-(29)

을 이용하여 Fig. 15(d)와 같이 최소의 무게를 가지는 열교환

기 사이즈를 찾아낼 수 있다.

Fig. 16(a)와 (b)는 본 연구에서 계산 되어진 교차 주름진 

판형 열교환기의 기본 모델과 최적 모델 사이즈 및 무게를 

나타낸다. 본 연구에서 최적의 열교환기 사이즈는 L = 498 

mm, H = 127 mm, W = 51 mm이고, 최적의 무게는 7.6 kg으

로 계산되었다.

  Fig. 16 The optimized size of intercooler heat exchangers and
weight (θ = 90o, P/H = 2.2, N = 1.0): (a) baseline model
and (b) optimized model

4. 결  론

본 연구에서는 열유동 네트워크 해석 알고리즘과 성능 관

계식을 이용하여 성능 해석 프로그램을 개발하였고, 실험데이

터와 비교해 타당성을 검토하였으며, 이를 토대로 다음과 같

은 결론을 얻었다.

(1) 열 유동 네트워크 해석(flow network analysis) 및 ε-NTU 

기법에 기반한 1차원 성능예측 프로그램을 개발하였고, 

이때 Fanning friction factor 및 Nusset number는 단일 셀 

모델에 대한 3차원 CFD해석을 통해 구하는 해석 프로세

스를 제안하였다.

(2) 교차 주름형 판형열교환기 내의 복잡한 유동패턴을 다이

아몬드 형태 네트워크로 모델링하는 기법을 제안하였고, 

정확도 검증 결과 본 성능 해석 프로그램은 판형열교환기

의 압력강하 실험 결과와 약 8% 이내로 비교적 정확히 

예측할 수 있다.

(3) 교차 주름진 판형 열교환기 매트릭스의 최소 무게를 찾기 

위해 반응표면법(RSM)을 사용하였으며, 본 연구에서 주어

진 작동조건에서 최소 열교환기 매트릭스의 크기는 L = 

498 mm, H = 127 mm, W = 51 mm로 계산되었다.

향후 다양한 판형 열교환기에서의 정확한 성능 예측과 다

양한 운전 조건에 따른 판형 열교환기의 최적 무게 설계를 

위해서 본 연구에서 수행한 1차원 열유동 네트워크 프로그램 

및 최적화 해석 기법이 유용할 것으로 판단된다.
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