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            초록
          
        

        
          The development of chevron-type corrugated plates, as it is today, has started with strong demand for energy efficiency improvement since the oil shock in the 1970s. In a typical plate heat exchanger, it is almost impossible to design it with a thermal length that exactly fits given design conditions. Therefore, some over-surfacing is required in designing heat exchangers. To reduce over-surfacing, two types of heat plates were developed: high θ (chevron angle=120°) and low θ (60°) plates. They can also be used in combination. The two types of heat plates can form three types of channels: high θ channel, low θ channel, and mixed θ channel. The purpose of this study is to experimentally figure out the thermal performance characteristics of each channel with a real product which can be used in many industries and to provide their basic data on a design of plate heat exchangers.
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      1. 서	론
      일반적인 판형 열교환기(plate heat exchanger)는 19세기 말에 개발된 이래에 열교환기를 필요로 하는 거의 모든 산업분야에 걸쳐 광범위하게 응용되고 있다. 판형 열교환기는 고효율의 컴팩트 열교환기로 석유, 화학, 선박, 냉동·공조, 의약 및 일반 산업 등 산업전반에 널리 사용되고 있으며, 가격경쟁력이 종래의 열교환기들에 비해 뛰어나고, 또한 동일 용량의 쉘-튜브형 열교환기(shell & tube heat exchanger)에 비해 열교환 효율이 높아 크기도 1/5 이하로 줄일 수 있어 사용이 확대되고 있다. 일반적으로 판형 열교환기는 다른 열교환기에 비해 손쉽게 수리나 교체가 가능하다.

      판형 열교환기의 기본 컨셉은 지금까지도 거의 변화가 없었지만, 고온, 고압 그리고 대용량 열교환에 적용하기 위해 설계 및 제작 방법들이 혁신적으로 발전하여 지금에 이르게 되었다. 현재의 형태와 같은 쉐브론 타입 주름 전열판(chevron type corrugated plates)의 개발은 1970년의 오일쇼크 이후 에너지 합리화 및 에너지 효율 향상을 위한 요구들이 강하게 제기되면서 시작되어 현재에 이르고 있다.1)

      판형 열교환기의 개발 트렌드는 전열 효율이 좋으면서 압력강하가 낮고 또한 유체 분배가 잘 되는 전열판의 개발과 일치한다.

      판형 열교환기의 구조는 비교적 단순한데 Fig. 1과 같이 여러 개의 전열판을 순서대로 배열하여 적층한 형상으로 각각의 전열판과 전열판 사이에 유로가 형성되고, 이 유로를 통해 가열유체와 피가열유체가 서로 교대로 흐르면서 열교환 한다. 전열판은 특정 형상을 넣은 금속 판재로서 전열면적을 증대시키고, 판의 강도를 증가시켜 압력차가 발생할 때 전열판의 간격을 유지시키는 역할을 하도록 성형되어 있다. 또한 전열판의 주름형상으로 인해 아주 낮은 레이놀즈수에서도 난류를 형성시켜 열전달계수는 쉘-튜브형 열교환기보다 2∼4배 정도 크고, 구조상 바이패스(bypass)와 누수가 없는 장점을 가진다.

      
        
        

        Fig. 1 
				
        

        
          Basic structure of plate heat exchanger
        
        

        

      

      일반적인 판형 열교환기에서 어떤 주어진 설계조건에 정확히 맞는 전열길이(thermal length)를 얻도록 설계한다는 것은 거의 불가능하다. 그러므로 열교환기의 선정에 있어서는 어느 정도의 over-surfacing이 필요하게 된다. 이러한 문제를 최소화하기 위해서 Fig. 2(a)와 같이 High θ(쉐브론각, chevron angle=120°)와 Low θ(60°)의 두 종류의 전열판이 개발되었으며, 두 종류의 전열판을 하나의 열교환기 내에서 조합하여 사용하기도 한다. 이 다른 두 종류의 전열판은 Fig. 2(b)와 같이 세 종류의 채널을 형성시킬 수 있는데 High θ 채널, Low θ 채널 및 Mixed θ 채널(90°) 등이 있다.

      
        
        

        Fig. 2 
				
        

        
          Types of heat plates and channels
        
        

        

      

      본 연구에서는 High θ 채널, Low θ 채널 및 Mixed θ 채널의 전열성능을 실험적으로 분석하여 판형 열교환기 설계에 관한 자료를 제공하고자 한다.

      지금까지 대부분의 쉐브론각에 대한 판형 열교환기 연구는 CFD 연구 또는 Lab scale 규모의 테스트가 대부분이다.2-5) 그러나 본 연구는 실제 현장에서 사용되는 실제품에 대한 Full scale 테스트를 바탕으로 하였기 때문에 보다 실질적인 정보를 제공할 수 있을 거라 사료된다.

    

    

  
    
      2. 실험장치 및 방법
      
        2.1 테스트용 제품
        Fig. 3은 본 연구에 사용된 전열판이며, 골깊이는 3.0 mm, 재질은 스테인리스 스틸 304, 성형 정밀도는 ±0.05 mm이다.

        
          
          

          Fig. 3 
				
          

          
            Heat plate for the tests
          
          

          

        

        Fig. 4는 테스트 제품을 나타내고 있다. High θ 전열판만을 이용한 H type(High θ channel), Low θ 전열판만을 이용한 L type(Low θ channel) 그리고 High θ와 Low θ 전열판의 조합인 M type(Mixed θ channel) 등 모두 3 종류를 제작하여 실제 테스트를 통해 전열성능 및 압력강하 특성을 구하였다. 사용된 전열판은 총 51장으로 유로는 각 25채널을 형성하고 있으며, 유로구성은 대향류가 형성되게 하였다. 일반적으로 판형 열교환기의 경우 끝단 효과(end-plate effect)를 고려하지 않기 위해서는 전열판 수를 41장 이상을 요구하고 있다.1)

        
          
          

          Fig. 4 
				
          

          
            Performance tests
          
          

          

        

      

      
        2.2 실험장치
        실험장치는 수(water) 펌프를 이용한 강제 순환식 사이클이며, 온수가 순환되는 회로와 냉수가 순환되는 회로로 구성되어 있다.

        테스트 제품의 평균 열전달율은 열교환기 입구와 출구 사이에 설치된 검교정된 RTD(Resistance Temperature Detectors)에 의한 온도 측정결과와 체적유량계(Volume flow meter)를 이용한 유량 측정결과로 계산하였다. 또한 열교환기 입구와 출구사이에 차압계를 설치하여 압력강하를 측정하였다. 각 센서의 데이터는 데이터로그를 통해서 PC로 실시간으로 획득 및 처리하였다.

      

      
        2.3 실험방법
        본 테스트 제품의 열전달량은 온수와 냉수의 유량을 조절하여 변화시켰다. 실험에서 실험조건의 변화는 온도와 압력의 요동(fluctuation)을 야기한다. 유량조절밸브들을 이용하여 유량을 조절한 다음, 각 RTD와 압력센서들로부터 3초 간격으로 1분 동안 데이터를 읽은 후 평균을 취한다. 1분 후에 다시 데이터를 읽어서 유량 변화가 ±2.0% 이내, 각 RTD의 평균온도차가 ±0.3℃ 이하, 압력 변화가 ±2.0% 이내가 되면 정상상태라고 판단한다.6,7) RTD의 평균온도차가 하나라도 ±0.3℃ 이상이거나 유량과 압력의 변화가 ±2.0%를 벗어나면 정상상태에 도달할 때까지 위의 과정을 반복한다.

        정상상태에 도달하면 15분 동안 3초 간격으로 데이터를 읽은 후 평균치를 취하여 데이터를 처리하였다. 본 연구에서는 온수의 온도를 35.0℃(±0.3℃), 냉수의 온도를 25.0℃(±0.3℃)로 하였으며, 열전달 성능 실험과 압력강하 실험에서 레이놀즈수의 범위는 1,000∼3,500으로 하였다. 일반적으로 판형 열교환기는 레이놀즈수가 1,000 이상이면 난류로 간주된다.8)

      

      
        2.4 데이터 처리
        일반적으로 판형 열교환기는 직접적인 벽면 온도의 측정이 불가능하였기 때문에 Farrell 등9)이 제안한 수정된(modified) Wilson Plot 방법을 응용하여 열전달계수를 구하였다. 이 방법은 기존의 Wilson plot 방법에 비해 적은 실험으로 보다 정확한 상관식을 구할 수 있는 장점이 있다.

        테스트 제품의 열전달 실험에서 유체의 물성치들은 입·출구온도의 체적평균온도에 의해 계산되어졌다. 온수측과 냉수측 사이에서의 에너지 밸런스는 Fig. 5와 같이 모든 경우에 대하여 ±5% 이내로 나타났다.

        
          
          

          Fig. 5 
				
          

          
            Energy balance between two fluids
          
          

          

        

        두 측 사이에서의 총괄열전달계수는 다음과 같이 표현될 수 있다
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        여기서, U는 총괄열전달계수, Q는 열전달량, A는 전열면적, △TLMTD는 대수평균온도차이다.

        대수평균온도차(△TLMTD)는 두 개의 대향류 채널의 입·출구온도로부터 정의된다.
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        여기는 T는 온도, w,h,i는 온수입구, w,h,o 온수출구, 마찬가지로 w,c,i와 w,c,o는 각각 냉수입구와 냉수출구를 의미한다.

        온수측과 냉수측의 동일한 열전달 면적의 관점에서 양 측면에서의 총괄열전달계수와 대류열전달계수 사이의 관계는 다음과 같이 표현된다.
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        여기서, h는 대류열전달계수, Rwall은 전열판의 전열저항을 의미한다.

        hw,h와 hw,c를 구하기 위해 수정된 Wilson Plot 방법을 응용하였으며, 이 방법을 사용할 때 주의할 점은 양측의 흐름이 모두 난류가 되어야 한다.

        테스트 제품의 측정된 전체 압력강하로부터 마찰압력강하는 다음의 식 (6)으로 정의된다.
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        여기서, △pf는 채널 마찰압력강하, △pexp는 차압계를 통해 측정된 전체압력강하, 그리고 △pport는 포트에서의 압력강하를 의미한다.

        여기서 포트에서의 압력강하는 평균 포트속도로부터 Shah와 Focke10) 등이 제안한 경험적 관계식인 식 (7)로 계산되어진다.
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        여기서, ρ는 밀도, uport는 포트에서 유속을 의미한다.

      

    

    

  
    
      3. 실험결과 및 고찰
      Fig. 6은 수정된 Wilson Plot 방법을 적용하여 구한 H type, M type, 그리고 L type별 레이놀즈수와 쉐브론각(H,120° > M,90° > L,60°)에 따른 대류열전달계수를 나타내고 있다.

      
        
        

        Fig. 6 
				
        

        
          Heat transfer coefficient vs. Re
        
        

        

      

      Fig. 6에서 알 수 있듯이 대류열전달계수는 쉐브론각과 레이놀즈수가 증가할수록 커짐을 알 수 있다. 이는 쉐브론각이 증가할수록 전열판의 주름이 난류를 더욱 촉진시켜 열전달을 향상시키기 때문이다. H type을 기준으로 L type은 H type에 비해 평균 대류열전달계수가 약 50% 정도 감소하였고, M type은 16% 감소하였다. M type의 경우 H type과 L type의 조합이기 때문에 대류열전달계수가 H type과 L type의 중간값 정도가 나올 것으로 예상하였지만, Fig. 7에서와 같이 M type의 경우 전체 레이놀즈수에 대하여 H type에 지배적인 영향을 받는 것으로 나타났다.

      
        
        

        Fig. 7 
				
        

        
          Overall heat transfer coefficient vs. Re
        
        

        

      

      Fig. 7은 시제품별 총괄열전달계수를 나타내고 있다. Fig. 6과 동일하게 H, M, L type 모두 쉐브론각과 레이놀즈수가 증가할수록 총괄열전달계수도 증가하고 있음을 알 수 있다. 또한 그 경향성도 Fig. 6의 대류열전달계수와 유사하였다. 이는 총괄열전달계수의 함수가 각 유체의 대류열전달계수에 비례하기 때문이다. 즉, 유체의 대류열전달계수가 높을수록 전체 총괄열전달계수도 커지는 것을 알 수 있다.

      Fig. 8은 시제품별 레이놀즈수에 따른 단위길이당 마찰압력강하를 나타내고 있다. 쉐브론각이 증가할수록 마찰압력강하도 증가하였는데, 이는 전열판의 주름형태가 쉐브론각이 증가할수록 유동에 대한 저항이 커지는 방향으로 나타나 있기 때문이다. 일반적으로 쉐브론각이 커지면 열전달은 향상되지만, 이와 함께 압력강하도 증가하는 경향을 나타낸다.

      
        
        

        Fig. 8 
				
        

        
          Frictional pressure drop vs. Re
        
        

        

      

      H type을 기준으로 L type은 압력강하가 평균 81% 정도 낮았고, M type은 약 54% 정도 낮았다. 그러나 M type의 압력강하의 경향성은 열전달계수와 달리 전체적으로 L type의 영향을 많이 받는 것으로 나타났다.

      M type의 이러한 경향은 실제 적용에 매우 유리하게 작용할 수 있다. 일반적으로 대부분의 판형 열교환기 적용처는 H type 또는 L type 등 특정 전열판 한가지만을 요구하는 경우가 드물다. 대부분의 경우, High θ 전열판과 Low θ 전열판의 조합인 M type을 요구하는 경우가 절대적으로 많다. 이러한 경우, M type을 적용하면 열전달은 H type에 가까우면서, 압력강하는 L type에 가깝기 때문에 매우 경제적이면서 효율적인 설계를 할 수 있다.

    

    

  
    
      4. 결	론
      판형 열교환기의 과설계(over-surfacing) 문제를 줄이기 위해 두 가지 형태의 전열판인 High θ(120°) 전열판과 Low θ(60°) 전열판이 개발되었으며, 이 두 가지 전열판을 조합하여 High θ 채널, Low θ 채널 및 Mixed θ(90°) 채널 등 3종류의 채널을 만들 수 있다.

      본 연구에서는 이러한 3 종류의 채널에 대한 열전달 성능과 압력강하 특성을 실험적으로 분석하여 판형 열교환기 설계에 대한 기초 자료를 제공하고자 한다.

      1) 3가지 채널의 열전달 효율은 H > M > L type순으로 나타났으며, 또한 테스트 제품 모두 쉐브론각(H > M > L)과 레이놀즈수가 증가할수록 대류열전달계수 및 총괄열전달계수가 증가하였다.

      2) M type의 경우 실험범위 전체 레이놀즈수에 대하여 High θ 전열판의 영향을 지배적으로 받는 것으로 나타났다.

      3) 압력강하의 경우, 쉐브론각과 레이놀즈수가 증가할수록 압력강하도 증가함을 알 수 있었다. 이는 쉐브론각이 클수록 전열판의 주름 형태가 유동에 대한 저항이 커지는 방향으로 나타나 있기 때문이다. 일반적으로 쉐브론각이 커지면 열전달은 향상되지만, 이와 함께 압력강하도 증가하는 경향을 나타낸다.

      4) M type의 압력강하의 경향성은 열전달계수와 달리 전체적으로 L type의 영향을 많이 받는 것으로 나타났으며, 이는 대부분의 실질적인 적용처에서 경제적인 설계가 가능하다는 것을 의미한다.

      5) 지금까지 이와 유사한 연구들은 소형 제품에 대한 Lab scale 규모의 연구들이거나 수치해석을 활용한 연구가 대부분이었다. 그러나 본 연구는 실제 산업현장에서 가장 많이 사용되는 모델에 대한 Full scale 테스트를 바탕으로 하였기 때문에 쉐브론 각도별 각 전열판의 전열특성을 조금이나마 정량적으로 판단할 수 있는 자료를 제공할 수 있을 거라 사료된다.

    

    

  
    
      ― 기 호 설 명 ― 
      
        
          	
          	
        

        
          	
            A  : 
          
          	
            전열면적[m2]
          
        

        
          	
            h  : 
          
          	
            대류열전달계수 [W/m2K]
          
        

        
          	
            Q  : 
          
          	
            열전달량 [W]
          
        

        
          	
            Rwall : 
          
          	
            전열판의 전열저항 [K/W]
          
        

        
          	
            u  : 
          
          	
            유속 [m/s]
          
        

        
          	
            U  : 
          
          	
            총괄열전달계수 [W/m2K]
          
        

        
          	
            T  : 
          
          	
            온도 [℃]
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