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Abstract 

Optimization of a heat exchanger with internally finned circular tubes has been performed for three-
dimensional periodically fully developed turbulent flow and heat transfer. The design variables of fin number 
N, fin width (d1,d2) and fin height(H) , are numerically optimized for the limiting conditions of N = 22~37, 
d1= 0.5~1.5 mm, d2 = 0.5~1.5 mm, H = 0.1~1.5. Due to the periodic boundary conditions along main flow 
direction, the three layers of meshes are considered. The CFD and the mathematical optimization are coupled 
to optimize the heat exchanger. The flow and thermal fields are predicted using the finite volume method and 
the optimization is carried out by using the sequential quadratic programming (SQP) method which is widely 
used in the constrained nonlinear optimization problem. 

기호설명 
 

A   : 단면적 
A1, A2, B1, B2 : 경계 
d1,d2  : 핀의 상/하부 폭 
f   : 마찰 계수 
H  : 핀의 높이 
N  : 핀의 수 
Nu  : 누셀트 수 
P  : 압력 
T  : 온도 
u v, w  : 각 방향에 대한 속도 성분 
 
Subscript  
 
b   : 혼합평균 

1. 서 론 

철강, 알루미늄 그리고 소각로 등 대부분의 
산업용 공조기는 높은 에너지가 함유된 고온의 
가스가 대기중으로 배출되고 있다. 이러한 낭비
되는 열에너지의 회수율을 높이기 위해 이중관식 
열교환기, 쉘 튜브형 열교환기, 관형 열교환기, 
환형 핀 부착 열교환기, 플레이트형 열교환기등  
다양한 형태의 열교환기가 사용된다. 또 열교환
기 내부에 장착되는 관도 여러 형태의 단면 모양
이 사용되고 있으며, 열전달율을 향상시키기 위
해 관내부의 돌출물(핀)을 사용하기도 있다. 일반
적으로 관내부에 핀을 부착하면 핀이 부착되지 
않은 경우에 비하여 열전달 면적을 증가시키고 
추가적인 열경계층을 생성함으로서 열전달율을 
높일 수 있다. 핀의 존재로 인하여 2차유동이 발
생하게 되면 열전달이 크게 향상되고, 또한 수력
학 및 열역학적인 입구의 길이도 변화하며 마찰
계수도 매우 커지게 된다. 이때 관 내부의 마찰
계수 증가는 팬동력의 증가를 초래한다. 양질의 
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핀이라는 함은 단순히 열전달율만을 높이는 것이 
아니라 마찰에 의한 압력강하 감소를 동시에 고
려되어야 됨을 의미한다.  
지금까지 핀이 부착된 원형덕트의 유동해석은 

몇가지 형상에 대해 실험 및 수치적인 방법으로 
이루어졌다. Pak 등(1)은 수치적인 방법을 이용해 
입구영역을 포함한 원관핀의 열 및 유동특성을 
규명하였다. Michael등(2)은 실험적인 방법을 통해 
현재 상용화 되고 있는 원형핀 관을 핀의 높이와 
지름에 대한 비가 매우 작은 것과 큰 것으로 나
누어, 이들에 대한 열적 특성과 마찰에 의한 압
력강하 등을 연구하였다. Xiaoyue Liu등(3)은 수치
해석적인 방법으로 여러가지 핀의 형상, 즉 사각
형, 원형 및 삼각형모양, 에 대해 관내 열특성을 
연구하였다. 이들은 입구영역을 제외한 완전히 
발달된 유동이라 가정하였으며, 유동방향으로 주
기조건을 이용함으로 몇 개의 격자층 만을 사용
하였다.  
이상에서 언급한 원형관 내부에 핀이 부착된 

열교환기의 열적인 성능에 대한 연구는 제한된 
핀의 높이와 폭, 그리고 핀의 수에 대해 각 형상
들 간의 특성을 비교한 것이며, 매개변수 연구에 
국한 된 것이다. 그러나 열교환기에서 열전달의 
향상은 필연적으로 압력강하의 상승이라는 바람
직하지 않은 결과를 초래하게 되므로, 최적화
(optimization)를 통해 내부핀의 형상을 최적화하
여야 할 것이다. 따라서 이 연구에서는 전산유체
역학 기법과 최적화 기법을 통합하여 핀의 높이, 
핀의 폭, 그리고 핀의 수 등을 설계 변수로 선정
하여 열전달율(또는 Nusselt 수)를 최대화 하면서 
마찰에 의한 압력강하(또는 마찰계수)를 최소로 
하는 최적의 형상을 얻고자 하였다. 

 

2. CFD 유동해석 모델 

2.1 계산영역의 기하학적 형상 

해석을 위해 사용된 내부에 핀이 부착된 열교
환기의 기본적인 형상을 Fig. 1 에 개략적으로 나
타내었다. 원관의 내부에 톱니모양의 핀이 돌출
되어 있고, 유동은 z-방향으로 흘러 가며 완전히 
발달된 유동(fully developed flow)특성을 갖는다. 
특히, 주-유동방향에 대해서 주기적인 열/유동특
성을 갖는다. 또한 그림에서 보듯이, 내부 형상 
역시 원주방향으로 주기적으로 반복되므로 단지 

2 / Nα π= (N 은 핀의 수)의 영역만을 해석모델로 
선정하였다(Fig. 2 참조). 유동은 3 차원정상상태, 
비압축성의 완전발달한 난류유동으로 체력과 부 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Fig. 1 Internally finned tube 
 
         

 
 

Fig. 2 Computational domain with periodic BCs 
 
력항은 무시하였으며, 핀을 포함한 벽면의 온도
는 일정하게 유지된다. 그리고 핀의 형상은 높이
(H)와 폭(d1, d2)로 구성된다. 격자의 수는 각 모델
의 크기에 따라 자동으로 결정되도록 하였으며,
핀부위나 벽면 가까이에 격자를 밀집시켜 유동이
나 열경계층을 잘 모사하도록 하였다. 유동방향
으로의 길이는 수치해석의 결과와 전혀 무관하며 
본 수치해석험에서는 단지 3 층의 격자를 사용했
으며 한 각 층은 두께는 단지 0.2mm 로 했다 유
동해석은 STAR-CD(5)를 사용하였다. 
 

2.2 경계조건 

계산 영역의 특성상 2 개의 주기조건을 필요로 
한다. Fig. 2에 보는 것과 같이 유동에 수직한 단
면에 존재하는 A1 과 A2 의 경우, 주유동 방향으
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로의 속도 성분은 양쪽 면에서 서로 일치하며 그 
외에 벡터 성분은 모두 주기만큼 회전하게 된다. 
그리고 벡터 성분외의 스칼라 값(압력이나 난류
에너지나 난류소산)은 서로 일치해야 한다.  
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여기서 하첨자는 경계를 나타내며, P 는 압력, φ 
는 스칼라값을 의미한다. 식(1)은 단지 유동의 모
든 조건들이 주어진 형상의 주기만큼 이동된 것
을 의미한다. 
  유동방향으로의 주기조건은 식(1)과 비슷하나 
압력과 온도에 관한 항만 다르다. 유동방향으로 
유동이 발생하기 위해서는 압력의 구배가 있어야 
하고, 이 구배는 일정한 비율로 하류를 따라 흘
러가면서 줄어들게 된다. 즉 각 경계에서 압력 
구배가 서로 일치해야 한다. 온도장 또한 그 값
이 하류로 흘러감에 따라 점점 지수함수적으로 
벽면의 값에 가까워지게 된다. 각 경계에서 값은 
일치하지 않으나 무차원화된 온도의 구배가 서로 
일치하게 된다. 
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비틀린 각도가 없는 경우에는 β=0이다.  
온도장이 충분히 발달된 영역의 경우 경계면에
서의 온도는 계속적으로 벽면의 온도에 접근하게 
된다. 온도 분포는 어떠한 경계면에서도 일치할 
수 없다. 그러나 벽면온도의 차이와 혼합평균온
도(bulk temperature)와 벽면온도의 차이의 비는 모
든 경계면에서 일치하게 된다. 이러한 관계를 식
(3)에 나타내었다.  
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2.3 Low Reynolds number κ-ε model 
고 레이놀즈 수의 εκ − 모델은 완전난류영역
에서만 적용이 가능하다. 열전달과 마찰력이 큰 
벽면 영역에서는 점성에 의해 다른 길이 척도를 
가지게 된다. 그러므로 유동영역을 완전난류영역
과 벽면영역(near-wall region)으로 구분하여, 완전

난류영역은 고 레이놀즈수의 εκ − 모델을, 벽 근
방에서는 Norris 와 Reynold(4)에 의해 제안한 저 
레이놀즈수 모델을 사용한다. 
   난류운동에너지(k)의 보존은 다음과 같다.  
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여기서, 닌류운동에너지의 소산율(ε)은 
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이다. 여기서 ε 에 대한 특성길이 lε는 

YCl κµε
4/3−=       (7) 

이며, 난류점성계수, µt 는 

                
ε

ρµ µµ

2kfCt =     (6) 

여기서 실험함수,  fµ는 다음과 같이 정의한다. 
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f yRe
exp1       (8) 

또한 이 연구에서 사용된 εκ − 난류모델의 실험
상수값들은 다음과 같다(4-5). 

σk  = 1.0; Cε = 5.3 ; Cµ = 0.09; κ = 0.42; Aµ  = 50.5  (9) 

3. 최적화 모델 

  3.1 최적화 알고리즘 
제약조건(constraint)을 갖는 비선형 문제를 수치
적으로 해석하는 최적 설계문제는 다음과 같이 수
학적으로 표현된다.  

Find  { }1 2, , T
NX X X=X "  (10) 

To minimize  F(X)   (11) 
Subject to   ( ) 0jg ≤X  for 1,j M=  (12) 

L U
i i i≤ ≤X X X  for 1,i N=  (13) 

여기서 X 은 벡터형의 설계변수를, F(X) 는 목적
함수를, 그리고 ( )jg X 는 부등호제약조건을 의미한
다, L

iX 및 U
iX  는 설계변수에 대한 하한 및 상한

치로서, 설계변수의 범위를 제한한다. 

3.2순차적 2차 계획법(SQP) 
여러 가지 제약조건을 만족하면서 목적함수를 
최소화하는 설계변수는 다음과 같이 정의되는 식
을 이용하여 매 반복 시 수정된다. 

1k k k kα+ = + ⋅X X S   (14) 
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  식 (14)에 보는 바와 같이, 최적 설계변수를 구
하기 탐색방향(search direction), kS 과 목적 함수를 
최소화하는 이동길이(step length), kα 가 결정되어야 
한다. 대부분의 최적화 기법은 구배(gradient)를 이
용하여 탐색방향을 결정한 다음 선택된 방향에 대
해 설계변수를 향상시키기 위한 1 차원 탐색을 수
행한다. 그러나 1 차원 선택을 위한 초기값 kα 는 
임의의 값으로 주어지기 때문에 수렴된 해를 얻기 
위해서는 이의 선택이 매우 중요하다.  
  따라서 이 연구에서는 탐색방향을 구하기 위해 
2 차 목적함수 및 선형화된 제약조건으로 구성된 
부-프로그램을 계산하는 순차적 2 차 계획법(SQP) 
(11)를 사용한다. SQP-법은 먼저 1 차 Taylor 급수 
근사를 이용하여 다음과 같이 목적함수와 제약조
건을 선형화한다. 

Minimize   1( ) ( ) ( )T
k k k kF F F+ = +∇X X X S  (15)  

subject to 1( ) ( ) ( ) 0T
j k j k j k kg g g+ = +∇ ≤X X X S  (16) 

1( ) ( ) ( ) 0T
i k i k i k kh h h+ = +∇ =X X X S   (17) 

 
여기서 1k k+= −S X X 이다. 다음, 2 차 근사목적함수
를 도입하여 탐색방향을 결정한다. 
 

Minimize 1
1( ) ( ) ( ) )
2

T T
k k k k k kQ F F+ = +∇ +S X X S (S BS  

(18) 
 
식(15)-(17)의 선형화된 목적함수, 제약조건 그리
고 2 차 근사 목적함수들은 MMFD (modified 
method of feasible directions)를 이용하여 계산한다. 
초기에 단위행렬인 행렬 B 는 양의 행렬로서 매 
반복시 라그랑지 함수의 헤시안(Hessian)에 근사시
킴으로서 수정되는데, 이 연구에서는 BFGS 식을 
이용한다.이러한 일련의 최적화 과정은 연속되는 
목적함수에 대한 변화율이 10-5 이 될때까지 반복
된다 

4. 해석절차 

  내부핀을 가진 원형관의 형상을 최적화 하기위
해서는 우선 목적함수를 계산하는 해석기

(analyzer)와 비선형 최적화 문제를 해석하는 최적
화기(optimizer) 그리고 여러가지 배열과 변수 정의  
및  두 프로그램을 제어하는 주 프로그램 등을 사
용한다. 이들의 상호 관련성은 Fig. 3 에 나타내었
다. Fig. 3 에서 보는바와 같이, 일단 열 및 유동장 
해석의 결과로 목적함수가 계산되면, 주-프로그램
은 최적화를 수행하기 위해 최적화기를 이용한다. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Fig. 3 Numerical methodology for optimization 

 
이 때, 최적화기는 설계변수를 수정할 수 있으며, 
수정된 설계변수로 인해 새로운 목적함수들을 필
요로 하게 될 때, 주-프로그램으로 돌아가서 해석
기를 이용하여 이들을 계산하게 된다. 이 때, 최적
화기가 새로운 설계변수를 제안하기 때문에 해석
기는 새로운 격자를 생성하여야 한다. 이러한 과
정은 최적화의 수렴조건을 만족할 때까지 반복적
으로 수행된다. 

5. 결과 및 고찰 

5.1 설계변수와 목적 함수 선정 
 핀이 달린 원관은 매끈한 원관에 대해서 상대적
으로 열전달 면적이 넓어 지며, 이로 인해 많은 
양의 열에너지가 핀 면을 통해 전달된다. 그러나 
유체 유동면적의 감소로 마찰계수는 증가하게 된
다. 이러한 두 가지 상반된 특성은 열교환기의 
설계에서 가장 중요한 설계요소라고 할 수 있다. 
이 연구에서는 열전달과 압력강하량의 특성을 정
량적으로 나타내는 무차원 수인 마찰 계수(f)와 
Nusselt 수(Nu)를 최적설계를 위한 목적함수로 선
정하였으며, 이를 다음과 같이 정의한다. 

21
2c c

Pf l V
z

ρ∂ =  ∂ 
           (19) 

여기서 cl 는 특성길이로 다음과 같다. 

1 2( )
(1 ) 1

2 2
finc core

i xs xs i

Al A d dHH
d A A N d

π + = − + − −  
  

 (20) 

  또한 벽면에서의 온도가 일정한 경우 Nu는 

ihd
Nu

k
=                  (21) 
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이다. 식(21)에서 평균 열전달계수 h 는 다음의 식
을 이용하여 구한다. 

Qh
A LMTD

=
⋅

                   (22) 

, ,[ ]p c b in b outQ C V A T Tρ= −               (23) 

, ,

, ,

( ) ( )
ln ( ) /( )

w b out w b in

w b out w b in

T T T T
LMTD

T T T T
− − −

=
 − − 

       (24) 

여기서 A는 열전달면적, Q는 열전달율을 나타내
며, LMTD 는 대수평균온도차를 의미한다. 또 혼
합온도(Tb)는 다음과 같이 구해진다. 

b A A
T T V dA V dAρ ρ= ∫ ∫

G GG G
i i          (25) 

내부핀의 형상은 핀의 수가 일정한 경우(N = 30), 
핀의 높이(H), 핀의 상/하부 두께(d1 과 d2)에 의해 
결정되며, 이들 변수가 관 내부의 열 및 유동특성
에 미치는 영향이 매우 크기 때문에 이 연구에서
는 이들을 설계변수로 사용하였다. 

5.2 최적설계 
최적화를 위해 사용되는 기준모델(baseline)은 H 

= 1.0, d1 = 1.0, 그리고 d2 = 1.0 mm이다. 설계변수의 
범위는 핀의 형상이 너무 커져 유동공간이 막히지 
않는 최대 크기를 사용하였다. 이 연구에서 사용
된 목적함수, 설계변수, 제약조건, 그리고 설계변
수의 상/하한값 등을 Table 1에 나타내었다.  
이 연구에서는 목적함수가 2 개(Nusselt 수와 마찰
계수)인 다-목적(multi-objective)함수 문제이므로, 
이들을 대수적으로 조합하는 가중함수법(weighting 
method)을 이용한다. 특히, 열전달률은 최대, 그리
고 마찰계수는 최소화하여야 하므로 원래의 가중
함수법을 수정한 아래의 식으로 목적함수를 정의
하였다. 특히, 두 목적함수 값의 크기가 많은 차이 
가 날 경우에는, 기준모델의 목적함수값을 이용하 
여 정규화하여야 한다. 

 
Table 1 Objective functions, design variables, constraints, 
and side constraints 
 

Objective function, ( )F X  f, Nu  

Design variable, iX  H, d1, d2, 
Constraints, 1 2( ), ( )g gX X  

1 2d d≥  

Side constraint, 
L U
i i i≤ ≤X X X , [mm] 

 

0.1 1.5H≤ ≤  

10.5 1.5d≤ ≤  

20.5 1.5d≤ ≤  

( ) (1 )o o

f NuF wf wf
f Nu

= ⋅ − − ⋅X        (26) 

여기서 wf 는 가중계수(weighting coefficient)로서, 
두 개의 목적함수에 대한 중요도를 나타내는 척도
이다. 예를 들면 식(26)에서와 같이 wf = 1.0 을 사
용한다는 의미는, 마찰계수는 최소화하지만 열전
달은 전혀 고려하지 않는다는 것이다. 상첨자 o는 
기준모델에 대한 목적함수로 이 연구의 경우에 

3.40of = , 32.22oNu = 이다. 
  Fig. 4 는 설계변수 d1 과 d2 의 수렴 이력을 나
타낸 그림으로, 이 때 가중함수(wf)는 0.3 이다. 가
중함수 0.3 은 마찰계수를 최소화 하기 보다는 열 
전달의 최대화에 설계의 초점을 맞춘다는 의미이
다. 그림에서 보는 바와 같이 wf = 0.3 인 경우의 
두 설계변수의 최적값은 각각 d1 = 1.232mm 와 d2 
= 1.221mm 로 계산되었다. 여기서는 나타내지 않
았지만 핀의 높이(H)에 대한 최적설계값은 이 연 
구에서 제시한 상한값인 1.5mm 였다. 이때 Nusselt 
수와 마찰계수는 각각 38.12와 2.968 이다. 또한 7 
번째 반복시 최적해를 얻을 수 있음을 Fig. 4 는 
보여주고 있다. 

Table 2는 wf = 0.5인 경우, 최적해 및 그 결과를
기준모델과 비교하여 나타낸 표이다. 표에서 보는 

 
 

 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 

Fig. 4 Convergence histories for d1 and d2 
 

Table 2 Initial and optimal designs for wf = 0.5 
 

 Baseline Optimum 

H [mm] 
d1 [mm] 
d2 [mm]  
Nusselt No. (Nu) 
Friction factor (f) 

1.000 
1.000 
1.000  
32.22 
3.40 

1.500 
1.234 
1.224  
38.16 
2.975 
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바와 같이 최적해에 대한 열전달량은 38.16 으로 
기준모델에 비하여 약 18.4% 증가하였으며, 마찰
계수는 3.4 에서 2.98 로 감소하였음을 알 수 있다. 
이러한 열전달의 증가와 마찰계수의 감소는 핀 형
상의 변화에 의해 이루어 질 수 있는 것이다. 즉, 
Table 2 에 나타난 바와 같이 핀의 상/하부 두께는 
약 22% 두꺼워 졌으며, 동시에 핀의 높이는 1.5 
mm 로 증가하였다. 이러한 증가는 열전달면적을 
증가시키는 역할을 하여 Nusselt 수가 증가하였으
며, 세가지 설계변수의 조화에 의하여 마찰계수도 
감소한 것이다. Fig.4(wf = 0.3 의 결과) 와 Table 2 
(wf = 0.5의 결과)를 비교하여 보면, 최적해에 대한 
설계변수의 변화가 매우 미미함을 알 수 있다. 이
는 핀의 수가 30 개인 이 연구 범위내에서는 가중
계수가 0.3 및 0.5인 경우, 결과에 큰 영향을 미치
지 않음을 알 수 있다.  
  그러나 가중계수가 0.1 및 0.9 인 경우의 최적설
계값을 나타낸 Table 3 를 보면 다른 결과를 볼 수 
있다. 즉, wf = 0.1 인 경우의 최적해를 보면, 설계
변수가 모두 상한값에 접근하였음을 알 수 있다. 
여기서 가중계수 0.1 의 물리적인 의미는, 설계자
가 열교환기를 설계함에 있어 마찰계수의 감소보
다는 열전달 향상으로 설계 방향을 설정한 경우이
므로 동일한 질량유량인 경우에 열전달 면적의 증
가를 통해 열교환기의 성능을 향상시키는 설계값
을 얻는 것이다. 그러나 wf = 0.9 인 결과를 보면 
wf  = 0.1 인 경우와 거의 상반된 결과를 얻음을 
Table 3 은 잘 보여주고 있다. 또한 가중함수의 차
이에 따라 수렴된 해를 얻기 위한 반복횟수가 달
라짐을 알 수 있다. 이 연구를 통해 얻을 수 있는 
매우 흥미로운 결과는 모든 가중계수에 대해 핀의 
높이(H)에 대한 최적값이 H 에 대한 상한값인 1.5 
mm 로 모두 동일하다는 것이다. 이는 내부핀이 
부착된 열교환기의 성능은 핀 높이의 변화에 매우 
민감하게 반응함을 의미한다고 할 수 있다.  
 

Table 3 Optimal solutions for wf = 0.1 and 0.9 
 

Optimal solutions 
 

wf = 0.1 wf = 0.9 

H [mm] 
d1 [mm] 
d2 [mm]  
Nusselt No. (Nu) 
Friction factor (F)  
No. of Iterations 
No. of Function Calls 

1.500 
1.500 
1.442  
39.54 
3.21  

4 
19 

1.500 
0.849 
0.848  
32.22 
2.38  

13 
75 

6. 결 론 

 수치적 방법으로 내부에 핀을 가진 원형관의 
열전달율을 최대화 하면서 마찰을 최소화하는 핀
의 형상을 가지도록 최적화하였다. 핀의 길이가 
관내 열 및 유동특성에 미치는 영향이 매우 컸으
며, 길이가 길수록 열전달 및 마찰에 유리하였다. 
가중계수 wf = 0.3인 경우에 최적값은 H = 1.5 mm, 
d1 = 1.234 mm그리고 d2 = 1.224mm이다. 이때, 기준
(초기)모델에 비해 Nu 와 마찰계수는 약 18.4% 증
가 및 12.5% 감소함을 보였다. 특히, 핀의 폭을 
나타내는 두 변수 d1 과 d2 보면 거의 같은 값을 
가짐을 알 수 있다(wf = 0.3과 0.5인 경우). 그리고 
다른 가중값을 사용한 경우에도 핀의 모양이 정사
각형일 때 가장 최적의 값을 얻었음을 알 수 있었
다. 이는 d2 을 작게 하는 경우 얻어지는 마찰의 
감소량보다 d2 을 크게 함으로 얻어지는 열전달이 
더 유리하다는 것을 나타낸다. 
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