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사 용 기 호

SYMBOLS

A : heat transfer area of the plate [m
2]

b : channel spacing [m]

Dh : hydraulic diameter [m]

f : friction factor

G : mass flux [kg/m
2 s]․

h : heat transfer coefficient [W/m2K]․

k : thermal conductivity [W/mK]․

L : channel length from inlet port to exit port [m]

ṁ : mass flow rate [kg/s]

p : pressure [MPa]

Q : heat transfer rate [W]

R : heat transfer resistance of the wall [K/W]

t : thickness of plate [m]

T : temperature [ ]℃

U : overall heat transfer coefficient [W/m2K]․

u : velocity [m/s]

w : channel width of the plate [m]

GREEK SYMBOLS

pΔ : pressure drop [Pa]

TΔ : temperature difference [ ]℃

μ : viscosity [Pa s]․

ρ : density [kg/m3]
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Nu : Nusselt number

Pr : Prandtl number
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SUBSCRIPTS

ave : average

c, h : at cold side and hot side of the test section

exp : experiment

f : friction

i, o : at inlet and outlet of test section

m : average value between the inlet and outlet

w : water

wall : wall
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Study on the Heat Transfer and Pressure Drop Performances

of Large Capacity Plate Heat Exchanger with Snake Pattern

Myung-kook, Yang

Department of Refrigeration & Air-Conditioning Engineering

Graduate School of

Korea Maritime University

Abstract

In this study, the performance of plate heat exchanger with snake

pattern that is expected to occur more turbulent than the conventional

herringbone pattern was investigated.

Generally, there are three kinds of plate heat exchanger types, H, M,

L. H type consists of heat transfer plate with 120° chevron angle, L

type with 60°and M is a mixed type with H and L types.

First, computational fluid dynamics(CFD) analysis were used to predict

the heat transfer and pressure drop characteristics of each plate heat

exchanger with snake and herringbone patterns, and then experiments were

carried out to find out performance data of H, L M-type. Finally, the

performance of plate heat exchangers with snake pattern was compared

with that of the conventional plate heat exchangers with herringbone

pattern.

The heat transfer performance of snake pattern is about 10% higher than
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that of herringbone pattern in the CFD analysis, but in the actual

experiments, 15% higher. The pressure drop of snake pattern is about 5%

higher than that of herringbone pattern in the CFD analysis, but in the

actual experiments, 8% higher.
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제 장 서 론1

연구의 배경 및 목적1.1

최근 고유가 사태로 인하여 에너지 절감에 대한 요구가 높아지고 있으며 또,

한 오늘날 산업경제에서 가장 크게 화두가 되고 있는 것이 에너지 정책이다.

에너지는 세기의 국가 경쟁력과 기타 산업의 여파로 인하여 나라마다 각각의21

방식으로 이를 대체할 방법과 효율성 측면에서 부단한 노력과 기술 개발이 이

루어지고 있다.

에너지의 효율적인 이용을 위해서 다양한 방법들을 채택하고 있지만 가장 보

편적으로 사용되는 방법은 버려지는 에너지 즉 폐열 등을 재활용하는 것으로,

이를 위해서는 반드시 열교환기가 필요하다 많은 산업적 용도를 갖는 에너지.

변환기기로서의 열교환기는 현재까지 성능 개선을 위한 지속적인 연구와 개발

이 이루어지고 있으나 아직도 그 성능과 효율 개선의 여지가 많으며 실질적으,

로도 많은 문제들을 가지고 있다 세계적으로도 고성능의 열교환기를 개발하기.

위한 연구가 활발히 진행되고 있으며 국내에서도 이에 대한 연구가 요구되고,

있다 각종 산업설비에서 사용되는 열교환기는 보다 고효율의 열교환기가 요구.

되고 있으며 갈수록 심화되는 사용공간의 제한성으로 인해 단위부피당 전열면,

적을 극대화시킨 컴팩트 열교환기 가 점점 많이 이용되(compact heat exchanger)

고 있다 액대액 열교환기에 있어 가장 대표적인 컴팩트 열교환. (water to water)

기인 판형 열교환기 는 이미 오래 전부터 그 열교환 성능의(plate heat exchanger)

우수성으로 많은 화학 플랜트와 각종 설비에 적용되고 있다.

일반적인 판형 열교환기는 세기말에 유제품 살균 을 위19 (milk pasteurization)

해 개발된 이래에 열교환기를 필요로 하는 거의 모든 산업분야에 걸쳐 광범위

하게 응용되고 있다 판형 열교환기는 고효율고밀도 열교환기로 냉동공조산업. ․ ․

및 낙농과 식품분야 화학 석유 의약품 산업 조선 등에 널리 사용되고 있으, , , ,
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며 가격이 종래의 열교환기에 비해 저렴하고 크기도 이하로 줄어들었으며, , 1/5 ,

열교환 효율도 높아 사용이 확대되고 있다 일반적으로 판형 열교환기는 손쉽.

게 수리나 교체가 가능하도록 되어 있다.

최근 들어 전 세계적으로 판형 열교환기의 형태가 각종 설비들의 대형화로

인해 갈수록 대용량이 요구되고 있다 이를 위해서는 판형 열교환기의 핵심인.

대형 전열판의 설계 기술과 이를 이용한 제작 기술이 뒷받침 되어야 한다 설.

계 기술의 경우 단지 전열판의 크기를 크게 한다고 해결되는 것이 아니다 전.

열판의 경우 그 크기는 원소재 제작업체의 사양에 의해 정해지게 된다 즉 주. ,

어진 원소재 크기 안에서 원하는 용량을 달성해야만 한다.

본 연구에서는 일반적으로 사용되는 헤링본 패턴보다 더 많은 난(herringbone)

류를 촉진시켜 전열 성능이 우수할 것으로 예측되는 스네이크 패턴의 성(snake)

능을 파악하고자 하였다 이를 위해 전열판의 형상을 모델링하여 세브론 각의.

변화에 따른 열전달 및 압력강하 특성을 수치 해석적으로 분석하였으며 전열,

판 중 전열판만을 이용한 전열판만을 이용한 그High H-type, Low L-typeθ θ

리고 와 전열판의 조합인 등 모두 가지 타입의 실험 장High Low M-type 3θ θ

치를 제작하여 실제 테스트를 통해 열전달성능 및 압력강하 특성을 구하여 헤

링본 패턴의 열교환기와 비교 분석하였다.

판형 열교환기1.2

판형 열교환기의 구조1.2.1

판형 열교환기의 구조는 비교적 단순한데 과 같이 여러 개의 전열판Fig. 1.1

을 순서대로 배열하여 적층한 형상으로 각각의 전열판과 전열판 사이에는 유로

가 형성되고 이 유로를 통해 가열유체와 피가열유체가 서로 교대로 흐르면서,

열교환 하게 된다 전열판은 특정 형상을 넣은 금속 판재로서 전열면적을 증대.

시키고 판의 강도를 증가시켜 압력차가 발생할 때 전열판의 간격을 유지시키,
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는 역할을 하도록 성형되어 있다.

판형 열교환기는 전열판의 주름형상으로 인해 아주 낮은 레이놀즈수에서도

난류를 형성시키고 단위부피당 넓은 전열면적을 가지므로 두 유체의 열전달계,

수는 쉘 튜브형 열교환기보다 배 정도 크고 구조상 바이패- (Shell & Tube) 2 ~ 4 ,

스 와 누수가 없는 장점을 지닌다(bypass) .

일반적인 판형 열교환기에서 어떤 주어진 설계조건에 정확히 맞는 전열 길이

를 얻도록 설계한다는 것은 거의 불가능하다 그러므로 열교환기(thermal length) .

의 선정에 있어서는 어느 정도의 이 필요하게 된다 이러한 문제를over-surfacing .

최소화하기 위해서 와 같이 와Fig. 1.2(a) high (chevron angle = 120 ) lowθ ˚ θ

의 두 종류의 전열특성을 가진 전열판이 개발되었으며(chevron angle = 60 ) ,˚

두 종류의 판을 하나의 열교환기 내에서 조합하여 사용하고도 있다 이 다른.

두 종류의 판은 와 같이 세 종류의 채널을 형성시킬 수 있는데Fig. 1.2(b) high

채널 채널 및 채널 등이 있다, low mixed .θ θ θ

전열판이 오늘과 같은 형상을 갖추게 된 것은 년대 후반 헤링본 형태1950

의 판이 도입되면서부터인데 판의 무늬 방향을 서로 엇갈리(herringbone pattern)

게 번갈아 배치함으로써 전열판의 강도를 대폭 향상시키고 판 전체에 걸쳐서

금속과 금속이 직접 접촉할 수 있도록 하여 비교적 얇은 두께로 사용압력의 한

계를 까지 증가시킬 수 있었으며 열전달 성능도 크게 향상시켜 종래의10 MPa ,

쉘 튜브형 열교환기보다 훨씬 더 높은 열전달 효율을 달성- (Shell & Tube type)

하도록 하였다 전열판은 판의 성형모양에 돌기상판 파형판. (embossed plate),

헤링본판 으로 나누어진다(ribbed plate), (herringbone plate) .
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Fig. 1.1 Principle and structure of plate heat exchanger

(a) High Plate Low Plateθ θ

(b) high channel low channel mixed channelθ θ θ

Fig. 1.2 Heat transfer plates and channel types
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판형 열교환기의 특징1.2.2

판형 열교환기는 동일 용량의 쉘 튜브형 열교환기- (Shell & Tube type heat

에 비해 의 설치공간을 필요로 하며 경량으로 시공이 간단exchanger) 10 ~ 20% ,

하고 별도의 해체 공간이 필요가 없으며 낮은 레이놀즈수 에서도 난, (Re = 100)

류를 형성하여 쉘 튜브형 열교환기에서 요구되는 층류보다 열교환면에서 우수-

성을 가지고 있다 판형 열교환기는 또한 높은 열효율로 인하여 적은 작동유체.

를 필요로 하며 모든 구성품을 표준화함으로써 호환성이 좋고 용량의 변화를, ,

판의 증감을 통하여 간단히 이룰 수 있고 대의 열교환기로 서로 다른 유체를, 1

이용할 수 있으며 강한 난류로 부유물의 부착을 방지함으로써 스케일 방지효,

과를 얻으며 간단한 분해조립으로 청소가 용이하므로 오염에 대해 쉽게 대처할

수 있고 외부로의 방열량이 적어 보온재의 사용이 필요없는 등의 장점을 지니,

고 있다.

소형 경량의 고효율 열교환기1) ,

판형 열교환기는 오늘날 시판되는 열교환기 중에서 구조가 가장 간단하고 소

형 경량인데 그 이유는 다음과 같다.

판형 열교환기는 일반적으로 쉘 튜브 형식에 비해서 액체 액체 사이에서의- -①

열전달계수가 배 이상 높다3 .

쉘 튜브 형식에 비해서 열전달 면적이 에서 정도면 충분하다- 1/3 1/5 .②

판형 열교환기의 전열판은 파형 으로 가공되어 강도가 높은 구조로 되(wave)③

어 있어 쉘 튜브 형식보다 사용되는 재료의 양이 적다- .

부식에 잘 견디는 재질을 사용하므로 부식에 의한 전열판 두께의 여유를 감④

안하지 않아도 된다.

쉘 튜브 형식의 경우 유지관리를 위해 튜브를 꺼낼 수 있는 서비스 공간이-⑤

필요하지만 판형 열교환기는 처음 설치된 공간 내에서 충분히 정비를 할 수 있

다.

간편한 유지관리2)

판형 열교환기는 전열판을 청소하거나 전열판이 손상을 입어서 교환할 경우
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에도 장비의 분해 및 조립이 용이하다 또한 용량 증가로 인한 전열판의 추가.

도 용이하다 그러나 이런 것은 쉘 튜브 형식에서는 거의 불가능하다. - .

온도 근접성의 우수3)

쉘 튜브 형식의 경우 액체 액체 열교환에 있어서 적절한 압력손실범위 이내- -

에서는 최대 의 값이 패스당 정도이지만 판형 열교환기의 경우에는NTU 0.5

값이 패스당 배 정도로 크다 이것은 판형 열교환기가 매우 근접한 온도NTU 4 .

조건에서도 충분한 열교환 능력을 발휘할 수 있는 것을 의미하며 같은 열교환,

기 용량일 경우 유량을 매우 낮게 설계할 수 있으므로 펌프의 운전비용을 대폭

절감할 수 있다 또한 판형 열교환기에서는 유체를 저온측 입구온도의 이. 1℃

내로 내릴 수 있으며 반대로 고온측 출구온도의 이내로 유체를 가열할 수1℃

도 있다 그러므로 열회수 효율을 정도는 쉽게 얻을 수. (heat recovery) 90 ~ 95%

있으므로 열회수 응용부분에서는 가장 효율적인 열교환기라 할 수 있다. Fig.

에 판형 열교환기와 쉘 튜브형 열교환기의 온도 근접성을 비교하였다1.3 - .

낮은 오염도4)

판형 열교환기에서는 난류가 크고 유량분배가 일정하므로 채널 내부의(channel)

유동이 빠르고 전열판의 표면이 매끄럽기 때문에 오염이 매우 낮다 전열판의.

표면에 부착된 스케일에 의해 열전달을 방해하게 되는 정도를 오염계수(fouling

(a) Plate heat exchanger (b) Shell & tube type heat exchanger

Fig. 1.3 Comparison temperature approach between plate heat exchanger and shell

& tube type heat exchanger
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라고 하는데 액체 액체 열교환기에서는 대략 를 설계상factor) - 0.00001 ~ 0.00005

고려하게 된다 일반적으로 쉘 튜브형 열교환기의 오염계수에 비해서 판형 열교. -

환기는 정도이다 에 판형 열교환기와 쉘 튜브형 열교환기1/7 ~ 1/10 . Table 1.1 -

의 장단점을 비교하였다.

판형 열교환기에 대한 선행연구1.3

판형 열교환기에 대한 연구 동향을 살펴보면 등Bounopane (1)은 년 실험1964

적으로 판형 열교환기에서의 흐름 특성과 압력손실에 대하여 관련식을 제시하

였다 과. Jackson Troupe(2)는 년 방법을 적용한 프로그램을 판형 열교1966 -NTUε

환기에 적용해 본 결과 의 실험결과와 잘 일치함을 보여줌으로써 결Bounopane

과적으로 판형 열교환기를 설계하거나 해석하는데 방법이 모든 루프와-NTUε

형상에 유용함을 주장하였다 와. Smith Troupe(3)는 년 판형 열교환기 내의1964

압력손실을 플라스틱 모델을 이용하여 실험하여 판의 간격은 압력손실에 많은

영향을 미치지 않고 대신 판과 리브 의 형태가 압력손실에 영향을 미침을(rib)

알아내었다. Marriott(4)는 년 판형 열교환기의 적용에 대한 장단점을 분석하1971

고 사용할 때의 최적조건을 제시하였다 등. Edwards (5)은 년 평균수력직경에1974

기초하여 판형 열교환기의 열전달 특성과 압력손실은 뉴튼 유체와 비뉴튼 유체

로 구분하여 각각의 낮은 레이놀즈수 영역에서의 난류형성에 중요하다고 밝혔

다. Cooper(6)는 년 판형 열교환기와 쉘 튜브형 열교환기의 성능 및 장단점1974 -

을 비교하고 판형 열교환기에서의 열전달계수식과 마찰계수를 제시하였다.

와Raju Bansal(7)은 년 판형 열교환기에 대한 일반적인 이론식을 과거의 실1982

험식으로부터 정리하여 판형 열교환기의 열전달 특성 압력손실에 관한 일반식, ,

열전달식의 대수평균온도차 의 수정계수 등에 대한 일반식을 제시하고(LMTD) ,

쉘 튜브형 열교환기와의 비교에서 유량 작동온도 압력의 문제가 없는 범위라- , ,

면 판형 열교환기가 매우 유용하다고 주장하였다. Edwards(8)는 년 판형 열1982
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교환기의 저레이놀즈수 영역에서의 흐름에 대하여 발표하였는데 판형 열교환기

의 압력손실과 열전달계수에 대하여 흐름 채널의 복잡한 형상을 특정 짓는데

평균 수력직경을 적용하였고 결론적으로 열판의 기하학적인 형상이 압력손실,

과 열전달에 결정적인 영향을 미친다고 하였다 등. Focke
(9)은 년 세브론1985

각에 따른 성능수치를 나타내는데 있어서 길이가 고정된 경우 압력강(chevron) ,

하가 고정된 경우 등으로 세분화하여 각각의 경우에 대하여 무차원항으로 표시

하였다. Focke
(10)는 년 판형 열교환기의 홈 의 형상과 배열에 따른1986 (groove)

최적 조건을 결정하는 방법에 대해 인자 마찰계수 레이놀즈수의 항Colburn j , ,

으로 나타내어 상기의 조합에 따라 최적의 표면형상을 찾아내어 단위면적당 총

괄열전달계수를 높여 전체 전열면적을 감소시키는 법을 발표하였다 특히 여러.

각도의 세브론 각을 적용 시험하여 각각의 식을 레이놀즈수의 상사식과(chevron)

관련된 관계식을 도출하고 최적조건을 찾는 방법을 예를 들어 설명하였다 그.

러나 모듈라 판형 열교환기에서 고정된 판의 길이 즉 크기의 제한은(modular) ,

설계의 유연성에 제한을 주고 열전달과 압력손실은 독립적으로 작용할 수 없음

을 알았다 최적조건을 결정하는 부분적인 해결책으로 다른 경사 각도를 가진.

상호 호환성 있는 세브론 각이 있는 형태의 열교환기 판을 서로 잘 조합하면

해결할 수 있다고 제안하였다.

와Kandlikar Shah(11-12)는 년 판형 열교환기의 유로에 있어서 배열의 방법1989

과 흐름의 영향에 대하여 온도 효율 을 용량률비 과(temperature effectiveness) R1

의 항으로 표시하였다 여기서 온도 효율은 에 의해 제안되었던 기NTU . Pignotti

본적인 정의와 식을 사용하여 열교환기의 조합이 에서 패스까지 적용하여1 4

연구하였다 또한 여기서 말단효과 의 영향에 대해서도 고려하면서. (end effect)

각각의 채널에서 유로의 숫자와 유량의 배분에 의해 수치해석을 하였다 그러.

나 수치해석의 기본 가정에는 총괄열전달계수는 전체 열교환기를 걸쳐 일정하

며 말단효과는 무시하고 온도와 유체의 속도분포는 일정하다는 가정이 포함되

어 있어서 실제 성능시험과의 검증이 필요하다 또한 수치해석의 결과로 전열.

판의 장수가 장 이상일 경우는 말단효과는 큰 영향을 미치지 않음을 밝혔다40 .
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등Haseler
(13)은 년 프레임 형태인 판형 열교환기에서 아크릴 판을 이용한1992

유체 흐름의 가시화와 함께 흐름의 분포를 확인하였다 결과적으로 흐름의 불.

균일한 분포 가 전체 열교환기 성능에는 큰 영향을 미치지 않음을 알아내(±5%)

었다.

와Bogaert Bölcs
(14)는 년 용접형 판형 열교환기에 대하여 물과 미네랄 오1995

일을 적용하여 층류와 난류흐름 영역에서의 유동특성을 확인하고 가장 적절한,

수력직경을 찾아내기 위한 실험을 하였다 또한 열교환기의 특성을 수와. Nusselt

마찰계수의 관계식으로 무차원화하여 특성 매개변수로 나타내었다 등. Stasiek

(15)은 년 용접형 판형 열교환기의 한 전열판에 대해 열전달의 실험적 수치1996 ,

적 연구를 하였는데 열전달과 압력강하에 관한 일반적인 실험결과를 제시하였

으며 유한체적법을 이용한 차원 해석을 시도하였다 또한 유한체적법 이외에, 3 .

수치적인 접근방법도 제시하여 상호 비교하였다 과. Manglik Muley(16-18)은 판형

열교환기의 열적 수력학적 수행력 제품 개발 판형 열교환기의 설계 등에 대하- , ,

여 발표하였으며 또한 판형 열교환기에서 수와 마찰계수와의 상관관계, Nusselt

를 상세하게 나타내었다 등. Yan (19-20)은 용접형 판형 열교환기에 대하여 냉매

를 사용하여 증발 및 응축에 관한 열전달 실험과 압력강하 실험을 수행R-134a

하여 그 결과를 열전달계수 상관식과 마찰계수 상관식으로 제시하였다 또한.

등Lin (21)은 세브론각 도의 판형 열교환기에서 냉매 를 사용하여 증발60 R-410A

실험을 수행하였으며 그 결과를 발표하였다.

년대 은 전열판에서 속도분포를 보기 위하여 색이 있는 염료를 사1960 Watson

용하여 얻은 자료를 보고하였다 그러나 전열판의 주변에서 속도가 가장 빠르.

다고 하나 전형적인 것으로 볼 수는 없다 그 외에도 방사선 동위원소를 입구.

에 넣어 잔류시간을 측정하기도 하였으나 좋은 결과를 얻지 못하였다 공기의.

도 연구하였는데 유량이 작고 하향류일 때는 공기를 잡을 수 있었으Entrapment

나 상향류일 때는 잡을 수가 없었으며 또 유량이 많을 때는 은 생기, Air pocket

지 않았다 은 이 전열면적을 감소시킬 뿐만 아니라 압력손실. Watson Air pocket

과 오염을 촉진시킨다고 주장하였다 그러나 대부분 판형 열교환기는 충분히.
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많은 유량으로 작업되도록 설계하기 때문에 문제가 안되겠지만 유량이 작으면

이 문제가 될 것이다Air pocket .

상대적으로 판형 열교환기의 전열판 내 유체 유동분포와 유동형상에 관한 연

구결과는 거의 전무한 실정인데 이는 복잡한 전열판의 모델을 만들기 위해서,

는 상당한 고급기술을 필요로 하고 더불어 눈으로 관찰해야 하는 유동연구를

수행하는 것이 매우 어렵기 때문이다 또한 전열판을 통과하는 유량이 등분포.

되는 것이 바람직하기 때문에 그러한 작업이 더욱 어려움이 있다 에. Table 1.2

종래 연구를 간략히 정리하여 나타내었고 에 상관식을 정리하여 나타, Table 1.3

내었다.
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Table 1.1 Comparison of Plate heat exchanger and Shell & tube heat exchanger

NO 구분 PLATE HEAT EXCHANGER SHELL & TUBE HEAT EXCHANGER

1 재질

유체의 종류에 관계없이 내식성 내구1) ,

성이 강한 재질을 사용하므로 응용범

위가 넓음.

- Stainless Steel, Titanium, Nickel,

등 다양함Nickel alloy

공정 유체의 종류에 따른 튜브 재질 선1)

택의 폭이 좁아짐.

관 강관 등의 경우에는 용접을- SUS ,

해야 하므로 제작비용이 높아짐.

냉간 압연제품이므로 모재변형이 없음2) .
주요구조 부위를 용접하므로 모재 변형2)

가능성이 있음.

사용 온도와 압력의 제한이 있음3) .

- Max. working temp. : -25 ~ +200 ℃

- Max. working press. : 25 kg/cm2

- Max. test press. : 37.5 kg/cm2

사용온도와 압력의 제한이 거의 없음3) .

2

구조

및

설치

전열판 을 상부 와 하1) (plate) carrying bar

부 사이에 장착시키고 앞 뒤guide bar ,

고정프레임과 이동프레임을 로tie bolt

체결 조립하므로 구조가 간단함.

압력용기 구조의 쉘 과 튜브1) (Shell)

번들 튜브 시트(tube bundle), (tube sheet),

헤드 커브 배플(head cover),

플레이트 등으로(baffle plate)

조립되므로 구조가 상대적으로 복잡함.

용량변화에 따라 열교환기 면적의 증2)

감이 용이하며 한 대의 열교환기로 다,

른 유체의 여러 공정을 한 곳에 수용

할 수도 있음.

용량변화에 따라 새로운 설계 및2)

제작설치가 필요하며 유체의 종류나,

공정의 용도에 따라 각각 전용

열교환기를 설치하여야 함.

소형경량으로 동일용량의 쉘튜브형3) -․

열교환기에 비해 컴팩트 함(compact) .

크기- : About 1/3

중량- : About 1/6

용량에 따라 튜브 번들과 쉘 직경의3)

크기를 조합하여 선택하므로 대형이며

중량이 큼.

동일 체적당 전열면적 보유수량 비교4) /

열교환 면적- : 160 ~ 300 m2/m3

보유수량- : 0.5 ~ 3 l/m2

동일 체적당 전열면적 보유수량 비교4) /

기준(Tube pitch ratio = 1.5 )

- 열교환 면적 Tube O/D : 51 mm, 33 m
2
/m

3

- 열교환 면적 Tube O/D : 13 mm, 132 m
2
/m

3

유지보수를 위한 예비공간이 필요5)

없음.

쉘 길이만큼 튜브 제거 공간이5) (Shell)

필요함.

가스켓 및 전열판 교체6) (gasket) (plate)

작업이 쉽고 간단함.

튜브와 튜브시트의 접합을 기계식 확관6)

작업 에 의해(Grooving expansion)

이루어지므로 가 힘듬A/S .

3 특 성

강력한 난류 및 와류 효과로 부유물1)

침전으로 인한 스케일 생성방지(scale)

효과가 있어 초기 성능을 유지할 수

있음.

열교환 효율을 높이기 위해 열교환기1)

전체에 대하여 데드존 이(dead zone)

발생하지 않아야 하나 쉘튜브형, -

열교환기 내에는 열교환이 일어나지

않는 이 발생 이에 열교환By-pass zone ,

효율이 떨어짐.
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3 특 성

패스 구성과 흐름패턴에 따라2) (pass)

압력강하를 조절할 수 있음.

패스 구성과 흐름패턴이2) (pass)

제한되므로 압력강하 요구조건을

맞추기 어려움.

열교환 효율에서 단연 우수함3) .

온도 근접성- (Temp. Approach) : 1℃

- 총괄열전달계수(overall heat transfer coeff.)

: 2,000 ~ 4,000kcal/m2·h· (Water/Water)℃

튜브측 열전달 효과에 영향을 많이3)

받기 때문에 일반적으로 열전달계수가

낮고 입출구 유체 온도차가 커야 함, .․

온도 근접성- (Temp. Approach) : 5℃

- 총괄열전달계수(overall heat transfer coeff.)

: 600 ~ 1,200 kcal/m2·h· (Water/Water)℃

설계조건에 따라 다양한 모델이4)

표준화 되어 있음.

설계조건에 따라 복잡한 열전달 해석4)

및 구조설계가 수반되어야 함.

표준화된 부품사용으로 호환성이 높음5) .
특정설계조건에 따른 제작이므로5)

부품의 호환성이 낮음.

전열판 의 패턴 에 따라6) (plate) (pattern)

열전달 및 압력손실의 특성이

달라지므로 이를 조합하여 최적설계가

가능함.

일정한 튜브측 열전달율로 인해6)

쉘튜브의 비율이 결정되므로/

최적설계가 어려움.

외표면적이 작으므로 방열 손실이7)

거의 없어 별도의 보온공사가 필요

없음.

쉘 부위의 외표면적이 크므로7)

방열손실을 고려해야 하며 필요에,

따라 별도의 보온 작업을 하여야 함.

4.

정비,

보수

및

가격

기존 설치배관의 철거없이 반입 설치1) ,

등의 작업이 가능함.

기존 설치배관 철거 후에야 반입 설치1) ,

등 작업이 가능함.

전열판의 양면을 청소할 수 있다2) . 튜브 번들 및 튜브 내부 청소가 어려움2) .

기존 신축건물에 대해서도 분해3) ,

이동이 가능하며 현지에서 조립할,

수도 있음.

분해 조립이 곤란하여 이동이나3) ,

현장설치 등이 어려움.

소형 경량으로 제품가격 반입 및4) , ,

설치비용이 저가암.
제품가격 및 반입 설치비용이 고가임4) .

전열판 의 세척 및 분해조립이5) (plate)

간단함 분해조립없이. ( Non-Acidic

도 가능cleaning )

및5) Soda, Acid-Based Chemical

압축공기를 사용한 청소(cleaning)

작업이 필요함.

낮은 오염특성으로 주기적인 세척이6)

필요 없으며 열교환 성능이 현저히,

저하되었을 경우에만 세척을 하면 됨.

상대적으로 오염이 높으므로 주기적인6)

세척이 필요함.

가스켓 의 수명에 한계가 있음7) (gasket) .

년(5 10 )～

부식이나 침식에 의해 가 터진7) Tube

경우에는 보수작업이 매우 어려움.
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Table 1.2 Preview of study on the Plate Heat Exchanger

Investigator(s) Working Fluid Description

Bounopane et al.
Water /

Water
흐름 특성과 압력손실에 대한 관련식 제시

Jackson & Troupe
Water /

Water

판형 열교환기를 설계하거나 해석하는데 ε-NTU

방법이 모든 루프와 형상에 유용함을 주장

Smith & Troupe
Water /

Water

판형 열교환기 내 압력손실에 영향을 미치는

인자 연구

Marriott
Water /

Water

판형 열교환기의 적용에 대한 장단점을 분석하고

사용할 때의 최적조건을 제시

Cooper
Water /

Water

판형 열교환기와 쉘 튜브형- (shell-and-tube type)

열교환기의 성능 및 장단점을 비교하고 판형

열교환기에서의 열전달계수식과 마찰계수를 제시

Raju & Bansal

판형 열교환기에 대한 일반적인 이론식을 과거의

실험식으로 부터 정리하여 판형 열교환기의

열전달 특성 압력손실에 관한 일반식, ,

열전달식의 대수평균 온도차 의 수정계수(LMTD)

등에 대한 일반식을 제시

Edwards
Water /

Water

열판의 기하학적인 형상이 압력손실과 열전달에

결정적인 영향을 미친다고 발표

Focke et al.
Water /

Water
세브론각에 따른 성능수치 연구

Kandlikar & Shah

판형 열교환기의 유로에 있어서 배열의 방법과

흐름의 영향 연구 말단효과 의 영향, (end effect)

연구

Manglik & Muley
수와 마찰계수와의 상관관계를 상세하게Nusselt

발표

Bogaert & Bölcs
Water /

Mineral Oil

층류와 난류흐름 영역에서의 유동특성을 확인,

열교환기의 특성을 수와 마찰계수의Nusselt

관계식으로 무차원화

Yan et al. R-134a

증발 및 응축에 관한 열전달 실험과 압력강하

실험을 수행하여 그 결과를 열전달계수 상관식과

마찰계수 상관식으로 제시

Lin & Hsieh R-410A
세브론각 도의 판형 열교환기에서 냉매60

를 사용하여 증발실험을 수행R-410A
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Table 1.3 Correlation of study on the Plate Heat Exchanger

Investigator(s) Correlation Condition

Bounopane et al.

Marriott

Cooper
Working fluid
: water to water

Focke et al.

Ν

Chevron angle

=60°β

Ν

Chevron angle

=45°β

Bogaert & Bölcs

μ
μ

Muley & Manglik

β
π

μ
μ

Chevron angle

π β π







β π
β π

φ φ
φ

β μ
μ







Chevron angle

π β π
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Yan & Lin

Single phase
flow

Condensation
R-134a

Boiling

R-134a



- 16 -

제 장 이론적 배경2

판형열교환기 전열량 및 압력강하 산정2.1

열전달 계수 산정2.1.1

본 연구에서 사용된 판형 열교환기는 직접적인 판벽 온도의 측정이 불가능하

였기 때문에 등Farrell
(22)이 제안한 수정된 방법을 사용하여 전열판Wilson plot

의 열전달계수를 구하였다 각 유로의 형상이 동일하기 때문에 한 쪽 유로의.

유량과 온도를 일정하게 유지하고 다른 쪽 유로의 유량을 바꿔가며 실험을 수

행하였다 수력학적 직경은 와 가 제안한 식을 사용하였다. Shah Wanniarachchi .

φ
(1)

여기서 는 판의 피치와 바닥까지의 높이 는 유로의 단면적 는 유로의 접, b , Ac , P

수 길이로 정의된다 따라서 레이놀즈수는 다음과 같이 정의된다. .

ρ

μ μ
(2)

여기서 는 밀도, [kg/mρ
3 는 평균유속 는 점성계수], u [m/s], [Ns/mμ

2 이고 는] , G

단위 채널당의 질량유속을 나타내며 다음과 같이 정의된다.

̇
(3)

여기서, ṁ은 유량계로부터 읽은 차 유체의 평균 질량유량 이다 유량1, 2 [kg/s] .
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으로부터 평균유속 을 다음과 같이 구할 수 있다(bulk velocity) .

̇

ρ
(4)

두 측 사이에서의 총괄열전달계수 는 다음과 같이(overall heat transfer coefficient)

표현될 수 있다.

Δ
(5)

여기에서 는 판의 실제 주름진 표면을 차지하고 있는 열전달 면적이다 대수A .

평균온도차 는 두 개의 대향류 채널의 입출구온도로부터 정의된다(LMTD) .․

Δ
Δ Δ

Δ Δ
(6)

Δ (7)

Δ (8)

온수측과 냉수측의 동일한 열전달 면적의 관점에서 양 측면에서의 총괄열전달

계수와 대류열전달계수 사이의 관계는 다음과 같이 표현된다.

(9)

와 를 구하기 위해 수정된 방법을 사용하였다hw,h hw,c Wilson plot .

열교환기에서 총괄 열전달계수와 대류 열전달계수 사이의 관계는 식 과 같(9)
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으며 수에 대한 표현을 전개하기 위해 다음과 같은 형식이 요구된다Nusselt .

μ
μ

(10)

열전달계수에 대해 풀기 위해 식 과 식 에 대입하면(10) (9) ,

μ

μ

μ

μ

(11)

식 에서 형상(11) (Dh 유량), (ṁ 과 유체온도 의 가지 항만을 알고 있으며 계) (T) 3 ,

수 와 레이놀즈수의 지수 은 알지 못한다 수정된 방법은 계수C m . Wilson plot

와 지수 을 식 에 대입하여 반복계산하고 최소자승법을 이용하여 오차가C m (11)

가장 작은 계수 지수 을 구하는 방법이다C, m .
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압력강하 산정2.1.2

전체 압력강하로부터 마찰압력강하는 다음과 같은 식으로 정의된다.

Δ Δ Δ (12)

포트에서의 압력강하는 평균 포트속도로부터 와Shah Focke
(23) 등이 제안한 경험

적 관계식으로 계산되어진다.

Δ ρ (13)

유동마찰에 의한 압력손실을 무차원수인 마찰계수 로 나타내면 다음과 같다f .

Δ

ρ
(14)
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해석 이론2.2 CFD

지배방정식2.2.1

열유동 특성을 지배하는 보존 방정식인 연속방정식, 운동방정식Navier-Stokes

및 에너지 방정식을 텐서형태로 표현하면 다음과 같다.

연속 방정식

ρ
ρ (15)

운동량 방정식

ρ ρ
τ

(16)

여기서 응력텐서, τ 은 다음과 같다.

τ μ (17)

에너지 방정식

ρ ρ (18)

판형 열교환기에서는 유체의 레이놀즈수가 이상이 되면 난류로 취급한100

다 난류모델 중 가장 단순하면서도 완전한 모델은 두 개의 수송방정식의 해가.

난류 속도 와 난류 특성길이 로 결정되어지는 차(turbulent velocity) (length scale) 2

방정식 모델이다 표준. k 모델이 이런 형태의 난류모델로 실제적인 공학 유동- ,ε

문제에 널리 사용되고 있다 표준. k 모델은 반경험적 모델 로써- (semi-empirical) ,ε

방정식의 유도는 현상학적인 고찰과 경험론에 의존한다 이에 본 연구의 해석.
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모델로 표준 k 모델을 선정하였으며 표준- ,ε k 모델의 난류 운동에너지- (ε k 및 난)

류 소멸율 방정식은 다음과 같다( ) .ε

k 방정식-

ρ ρ
μ

σ
ρε (19)

방정식-ε

ρε ρ ε
μ

σε

ε
ε

ε
ερ
ε

(20)

여기서, σ 및 σε은 각각 k 및 의 난류확산에 관한 프란틀수이다.ε Gk는 난류

운동에너지에 의한 생성항이다.

μ (21)

열교환기에 있어서 가장 중요한 변수는 열전달 특성을 나타내는 열전달계수

와 수력학적 특성을 나타내는 단위길이당 압력강하이다 각각의 특성은 수와. Nu

마찰계수 에 의해 나타나진다f .

(22)

열전달 성능에 대한 수치해석 결과를 로 나타내면 다음과 같다j-factor .

μ
μ

(23)



- 22 -

유동마찰에 의한 압력손실을 무차원수인 마찰계수 로 나타내면 다음과 같다f .

Δ

ρ
(24)
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제 장 전열판 해석3 CFD

수치해석 방법3.1

본 장에서는 전열판 형상 중 최상의 전열성능을 낼 수 있을 것으로 예측되는

전열판의 주름형상과 세브론각 의 변화에 따라 내부(High , Mixed , Low )θ θ θ

유동 및 유동특성에 의한 열전달 효율 압력강하 분포가 어떠한지를 수치해석,

적으로 계산하고 분석하고자 하였다.

수치해석 가정3.1.1

본 연구에서 판형 열교환기의 수치해석을 위해 다음과 같은 가정을 하였다.

유체의 열역학적 물성치 밀도 점성계수 열전도도 는 상수로 가정한다(1) ( , , ) .

오염이나 채널벽의 열전도도에 의하여 발생하는 열전도 저항은 무시한다(2) .

유로에서의 유동 분산을 모든 채널에서 동일하게 이루어진다(3) .

열교환기 주변의 열손실은 없다고 가정한다(4) .

유동방향으로의 열전달은 없으며 중력에 의한 영향은 무시한다(5) , .

경계조건3.1.2

입구조건(1)

본 연구에서는 물을 유체로 하여 완전발달된 난류유동이며 상변화는 일어나,

지 않는 경우로 가정하였다 유량은 입구에서 레이놀즈수에 따른 속도 의. (m/s)

함수로 유입되며 유체 입구온도는 로 하였다 입구 난류운동에너지 및 난, 30 .℃

류소멸율은 난류 특성길이 및 난류강도를 이용하여 다음과 같이 구할 수 있다.

ε μ (25)
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여기서 은 난류 특성길이 는 전열판의 특성길이, l , S (= Di), ui는 유체의 유입속도

를 의미한다. Di는 입구측 면적을 Dπ i 와 같이 놓고2/4 , Di를 구하여 대입하였다.

전열면의 경계조건(2)

전열면에서의 유체유동조건은 점착조건 및 형 경계조(no slip condition) Neumann

건을 적용하였다.

φ
(26)

전열면은 의 재질이며 두께는 열교환이 일어나지 않는 면은SUS 304 , 0.6 mm,

단열조건을 주었다 실제 판형 열교환기의 전열면 온도는 균일하지 않다 그러. .

나 해석의 단순화를 위해 전열면의 온도를 균일온도 로 하였다50 .℃

출구조건(3)

열교환기의 입구 측으로부터 유입되는 유량은 출구 측으로 모두 유출되어 전

체 해석영역을 통하여 질량보존법칙이 유지되도록 하였다.

ε
(27)

여기서 은 출구 경계면에 수직한 방향을 의미한다n .

수치해석 방법3.1.3

열 유동장에 대한 해석은 SIMPLE (Semi-lmplicit Method for Pressure- Linked

알고리즘을 사용하여 이산화 방정식의 해를 구하였고 지금까지와 같Equations) ,

이 설정된 설계를 계산하기 위하여 열유체 해석용 상용코드인 을 사FLUENT 6․

용하였다.
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은 수치해석에 사용된 각 전열판 형상을 나타내고 있다 는Fig. 3.1 . Fig. 3.1(a)

기존 헤링본 패턴의 전열판이고 는 스네이크 패턴의 전열판이다 수, Fig. 3.1(b) .

치해석은 하드웨어의 성능한계로 인해 전열판의 일부분만을 해석하여 그 경향

을 파악하고자 하였으며 해석모델은 에 나타내었다 크기는 가로, Fig. 3.2 . 500㎜

세로 이며 격자는 를 사용하여 약 만 여개를 생성하였다× 210 tetra mesh 340 .㎜

수치해석 조건은 전술한 바와 같이 입구 물 온도 벽면온도 를 주었30 , 50℃ ℃

으며 입구난류강도는 레이놀즈수 범위는 으로 하였다 수력직, 5%, 2500 ~ 4500 .

경 은 와(hydraulic diameter) Shah Wanniarachchi
(27)가 제안한 식을 사용하였다.
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(a) Herringbone pattern

(b) Snake pattern

Fig. 3.1 Photograph of heat transfer plates



- 27 -

Fig. 3.2 Schematic Modeling of plate heat exchanger
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수치해석 결과3.2

는 각각의 패턴별 세브론 각에 따른 열전달과Fig. 3.3 ~ 3.6, Table 3.1 ~ 3.2

압력강하 수치해석 결과를 나타내었다.

은 레이놀즈수와 세브론 각에 따른 의 변화를 나타내고 있다Fig. 3.7 j-factor .

는 레이놀즈수와 세브론 각이 증가함에 따라 증가하는 것을 알 수 있다j-factor .

이는 세브론각이 증가할수록 전열판의 주름이 난류를 더욱 촉진시켜 열전달을

향상시켰기 때문이다 그리고 스네이크 패턴의 경우 헤링본 패턴보다 전체 평.

균 약 정도 가 높게 나타났다10% j-factor .

은 레이놀즈수와 세브론 각에 따른 의 변화를 나타내고 있다Fig. 3.8 f-factor .

세브론 각이 증가할수록 도 증가하는데 이는 전열판의 주름 형태가 세f-factor ,

브론 각이 증가할수록 유동에 대한 저항이 커지는 방향으로 나타나 있기 때문

이다 일반적으로 세브론 각이 커지면 열전달은 향상되지만 이와 함께 압력강. ,

하도 증가하는 경향을 나타낸다 여기에서 의 열전달 특성과 비교해보면. Fig. 3.7

세브론 각의 증가에 따른 의 증가율이 그에 따른 의 증가율보다f-factor j-factor

크다는 것을 알 수 있다.

스네이크 패턴과 헤링본 패턴의 비교에서는 스네이크 패턴이 헤링본 패턴에

비해 약 정도 가 높음을 알 수 있다 이를 통해 스네이크 패턴이 헤5% f-factor .

링본 패턴에 비해 압력강하 증가분보다 열전달 증가분이 높음을 알 수 있다.
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(a)Herringbone pattern, high θ

(b)Herringbone pattern, mixed θ

(c)Herringbone pattern, low θ

Fig. 3.3 CFD analysis of heat transfer of herringbone pattern
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(a)Herringbone pattern, high θ

(b)Herringbone pattern, mixed θ

(c)Herringbone pattern, low θ

Fig. 3.4 CFD analysis of pressure drop of herringbone pattern



- 31 -

(a)Snake pattern, high θ

(b)Snake pattern, mixed θ

(c)Snake pattern, Low θ

Fig. 3.5 CFD analysis of heat transfer of snake pattern
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(a)Snake pattern, high θ

(b)Snake pattern, mixed θ

(c)Snake pattern, Low θ

Fig. 3.6 CFD analysis of pressure drop of snake pattern
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Table 3.1 CFD analysis of heat transfer coefficient

Unit : W/m2K

Type
Reynolds number

2500 2900 3300 3700 4100 4500

Herring

bone

pattern

high θ 8189 8840 9833 10419 11093 12337

mixed θ 7122 7490 8243 8524 8901 9890

Low θ 3904 4157 4750 4998 5332 6233

Snake

pattern

high θ 8988 9933 10837 11710 12548 13374

mixed θ 7777 8429 9034 9605 10144 11165

Low θ 4226 4730 5217 5687 6147 6592
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Table 3.2 CFD analysis of pressure drop

Unit : kgf/cm
2

Type
Reynolds number

2500 2900 3300 3700 4100 4500

Herring

bone

pattern

high θ 0.69 0.87 1.07 1.26 1.43 1.55

mixed θ 0.27 0.35 0.46 0.55 0.63 0.69

Low θ 0.13 0.17 0.22 0.27 0.32 0.36

Snake

pattern

high θ 0.75 0.95 1.16 1.37 1.55 1.69

mixed θ 0.29 0.38 0.51 0.60 0.68 0.75

Low θ 0.14 0.19 0.24 0.29 0.35 0.39
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Fig. 3.7 CFD analysis data of j-factor
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Fig. 3.8 CFD analysis data of f-factor
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제 장 실험장치 제작 및 성능실험4

실험장치 제작4.1

스네이크 패턴 전열판을 사용하여 실험장치를 제작하였다 본 연구에서 사용.

된 열교환기는 전열판이 장 겹쳐져 모두 개의 유로가 형성되며 흐름은 대21 10 ,

향류가 형성되게 하였다.

성능 실험 방법4.2

과 는 판형 열교환기의 성능 특성을 분석하기 위한 실험장치의 개Fig. 4.1 4.2

략도 및 실제 성능평가 장치를 나타내고 있다.

실험장치는 물 펌프를 이용한 강제순환식 사이클이며 온수가 순환되는 회로,

와 냉수가 순환되는 회로로 구성되어 있다 열교환기에서의 평균 열유속은 채.

널의 입구와 출구사이에 설치된 보정된 온도센서에 의한 수 온도의 측T-type

정결과와 전자유량계를 이용한 수 유량 측정결과로 계산하였다 또한 채널의.

입구와 출구사이에 차압계를 설치하여 압력강하를 측정하였다 각 센서의 데이.

터는 데이터 로그를 통해서 로 실시간으로 획득 및 처리하였다PC .

실험방법4.2.1

성능 실험에서 대향류 채널사이의 열전달율은 온수와 냉수의 유량을 조절하

여 변화시켰다 실험장치에서 실험조건의 변화는 온도와 압력의 요동. (fluctua-

을 야기한다 유량조절밸브를 이용하여 유량을 조절한 다음 각 열전대와tion) . ,

압력센서들로부터 초 간격으로 분 동안 데이터를 읽은 후 평균을 취한다10 1 . 1

분 후에 다시 데이터를 읽어서 각 열전대의 평균온도차가 이하 압력의0.3 ,℃
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변화가 이내가 되면 안정상태라고 판단한다 열전대의 온도차가 하나라도5% .

이상이거나 압력의 변화가 를 벗어나면 정상상태에 도달할 때까지 위0.3 5%℃

의 과정을 반복한다 일반적으로 정상상태에 도달하는데 걸리는 시간은. 20 ~

분 정도가 소요되었다 정상상태에 도달하면 약 분 동안 초 간격으로 데이30 . 5 3

터를 읽은 후 평균치를 취하여 데이터를 정리하였다 본 연구에서는 온수의 온.

도를 냉수의 온도를 로 하였으며 열전달 성능시40.0 (±0.3 ), 33.0 (±0.3 ) ,℃ ℃ ℃ ℃

험과 압력강하 실험에서 레이놀즈수의 범위를 으로 하였다2,500 ~ 8,000 .
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Fig. 4.1 Schematic diagram of experiment system
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(a)Boiler (b)Water pump

(b)Connection of heat exchanger (d) Steam header

(e)Photograph of experiment

Fig. 4.2 Performance experiment system
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실험 결과 및 고찰4.3

열전달 실험 결과4.3.1

스네이크 패턴 판형열교환기는 냉수측 레이놀즈수를 일반 판형 열교환기 설

계조건인 내부유속 정도에 고정시킨 상태에서 온수측 레이놀즈5,500( 0.65 m/s)

수를 까지 내부유속 변화시켜가며 실시하였다3,000 ~ 8,000 ( 0.4 0.9 m/s) .∼

는 수정된 방법을 적용하여 구한 스네이크 판형열교환기Fig. 4.3 Wilson plot

의 레이놀즈수와 세브론각 에 따른 대류열전달계수를 나(High > Mixed > Low)

타내고 있다 에서 알 수 있듯이 대류열전달계수는 세브론 각과 레이놀. Fig. 4.3

즈수가 증가할수록 커짐을 알 수 있다 이는 세브론 각이 증가할수록 전열판의.

주름이 난류를 더욱 촉진시켜 열전달을 향상시키기 때문이다. H-type

L-type H-type 47%

, M-type 21% . M-type H-type L-type

H-type L-type

.

H-type L-type

. 에서와 같이 의 경우 낯은 레이놀즈수일 때는 전Fig. 4.3 M-type

열성능에 지배적인 영향을 미치는 전열판이 이었지만 레이놀즈수 증가High ,θ

할수록 에 영향을 받는 것으로 나타났다Low .θ

는 총괄열전달계수 의 결과를 나타내Fig. 4.4 (U, overall heat transfer coefficient)

고 있다 와 마찬가지로 모두 세브론 각과 레이놀. Fig. 4.3 High, Mixed, Low ,θ

즈수가 증가할수록 총괄열전달계수도 증가하고 있음을 알 수 있다 또한 그 경.

향성도 의 대류열전달계수와 유사하였다 이는 총괄열전달계수의 함수가Fig. 4.3 .

각 유체의 대류열전달계수에 비례하기 때문이다 즉 유체의 대류열전달계수가. ,

높을수록 전체 총괄열전달계수도 커지는 것을 알 수 있다 또한 에서 알. Fig. 4.3

수 있듯이 세브론 각별로 열전달계수는 H-type 가장 높았고 그 다음으로,
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M-type, L-type 순이었다 이는 유체 유량 및 입구온도 등이 동일할 경우 총.

괄열전달계수도 H-type, M-type, L-type 순으로 나타날 것이라는 것을 의미

하며 에 잘 나타나 있다, Fig. 4.4 .

수치해석결과와 실제 실험결과와의 비교분석이 필요한 바 동일 레이놀즈수,

에 따른 스네이크 패턴 전열판을 이용한 판형 열교환기와 헤링본 패턴의 판형

열교환기의 전열성능을 비교하였다.

은 헤링본 패턴 판형 열교환기의 실험장면을 나타내고 있으며Fig. 4.5 Fig.

은 스네이크 패턴 판형 열교환기와 헤링본 패턴의 판형 열교환기의 열전달4.6

성능을 나타내고 있다.

열전달 성능에 대한 결과를 로 나타내었다 수치해석에서는 스네이크j-factor .

패턴이 약 정도 높게 나타났으며 실제 성능실험에서는 세브론 각에 따라10% ,

다소 차이가 있었지만 전체 평균 정도 높게 나타났다 은 스네이크15% . Fig. 4.7

패턴 판형 열교환기의 수치해석 결과와 실험 결과를 비교한 것으로 수치해석.

의 경우 전열판의 일부분만을 모델링하여 해석하였기 때문에 정성적인 경향은

실험값과 비슷하였으나 실제 실험값과는 차이가 난 것으로 판단하였다, .
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Fig. 4.5 The performance experiment of herringbone pattern plate heat exchanger
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Fig. 4.6 Experimental data of j-factor
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Fig. 4.7 Experimental data and CFD analysis of j-factor
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압력강하 실험 결과4.3.2

은 레이놀즈수에 따른 마찰압력강하를 나타내고 있다 세브론 각이Fig. 4.8 .

증가할수록 마찰압력강하도 증가하였는데 이는 전열판의 주름 형태가 세브론,

각이 증가할수록 유동에 대한 저항이 커지는 방향으로 나타나 있기 때문이다.

일반적으로 세브론 각이 커지면 열전달은 향상되지만 이와 함께 압력강하도,

증가하는 경향을 나타낸다 을 기준으로 은 압력강하가 평균. H-type L-type 72%

정도 낮았고 은 약 정도 낮았다 의 압력강하의 경향성은 열, M-type 48% . M-type

전달계수와 달리 전체적으로 의 영향을 많이 받는 것으로 나타났다L-type .

압력강하의 경우 그 크기는 유속의 제곱에 비례한다 그러나 의 형태. Fig. 4.8

는 그러하지 않다 이는 전열판을 사이에 둔 유체사이에는 압력차가 발생하는.

데 이 압력차의 영향이 전열판이 대형 대면적 으로 갈수록 더 크게 작용하여( )

과와 같은 결과를 초래한 것으로 판단되었다Fig. 4.8 .

수치해석결과와 실제 실험결과와의 비교분석을 위해서 동일 레이놀즈수에 따

른 스네이크 패턴 전열판을 이용한 판형 열교환기와 헤링본 패턴의 판형 열교

환기의 압력강하 결과를 비교하였다 는 압력강하 비교를 나타낸 것으로. Fig. 4.9

스네이크 패턴이 헤링본 패턴의 열교환기보다 높게 나타났으며 그 증가분은,

수치해석 결과보다 다소 높은 약 정도였다8% .

은 스네이크 패턴 판형 열교환기의 압력강하 특성을 수치해석 결과Fig. 4.10

와 실험 결과를 비교한 것으로 수치해석의 경우 전열판의 일부분만을 모델링.

하여 해석하였기 때문에 정성적인 경향은 실험값과 비슷하였으나 실제 실험값,

과는 차이가 난 것으로 판단하였다.
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Fig. 4.10 Experimental data and CFD analysis of f-factor
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제 장 결 론5

주어진 소재 내에서 대용량화 되어가는 판형 열교환기의 사양을 맞추기 위해

서는 새로운 전열판 패턴이 필요하게 되었다 이에 헤링본 패턴보. (herring bone)

다 더 많은 난류를 촉진시켜 전열 성능이 우수할 것으로 예측되는 스네이크

패턴의 성능을 수치해석과 성능실험을 통하여 파악하고자 하였다(snake) .

스네이크 패턴의 전열판을 이용하여 등 가지 타입의H-type, M-type, L-type 3

실험장치를 제작하였으며 기존의 헤링본 패턴의 판형 열교환기와 비교 실험을,

한 결과 스네이크 패턴이 압력강하는 정도 높았지만 전열성능은 약8% 15%

이상 증가하였다 범위내의 실험을 실시하여 전열특성을 분석하. 2500<Re<8000

여 다음과 같은 결론을 얻었다.

가지 타입의 열전달 효율은 순으로 나타났다 모두 세브론1) 3 H > M > L-type .

각 과 레이놀즈수가 증가할수록 대류열전달계수 및 총(High > Mixed > Low)

괄열전달계수가 증가하였다.

의 경우 사이에서는 전열판의 영향을 받지만2) M-type 2500<Re<5500 High ,θ

사이에서는 전열판의 영향을 받는 것으로 나타났다5500<Re<8000 Low .θ

즉 레이놀즈수에 따라 에 영향을 미치는 전열판의 형상이 다름을 알, M-type

수 있었다.

압력강하는 세브론 각과 레이놀즈수가 증가할수록 압력강하도 증가함을 알3)

수 있었다 이는 세브론 각이 클수록 전열판의 주름 형태가 유동에 대한 저.

항이 커지는 방향으로 나타나 있기 때문이다 일반적으로 세브론각이 커지.

면 열전달은 향상되지만 이와 함께 압력강하도 증가하는 경향을 나타낸다, .

압력강하의 경우 그 크기는 유속의 제곱에 비례하지만 본 연구에서는 그러4)

하지 않다 이는 레이놀즈 수가 증가함에 따라 전열판을 사이에 둔 유체사.

이에는 작동 압력의 차이가 발생하는데 이 압력차의 영향이 전열판이 대형

대면적 으로 갈수록 더 크게 작용하였기 때문이다( ) .
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