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수직형 순환유동층 열교환기에서의 유체유동과 온도장의 수치해석
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Abstract：The numerical analysis by using CFX 11.0 commercial code was done for prediction of fluid flow and 
thermal field in the vertical heat exchanger. The present experimental studies were also conducted to investigate 
the effects of circulating solid particles on the fluid flow and temperatures in the fluidized bed vertical shell and 
tube type heat exchanger with counterflow, at which the solid particles of glasses (3 mmΦ) were used in the 
fluidized bed with a smooth tube.  The effect of circulation on the distance(L) of tube inlet and baffle plate was 
also examined.  The present experimental and numerical results showed that the particles in the distance (Ds) of 
15 mm showed a more efficient circulation without stacked the space and  the LMTD(Log Mean Temperature 
Difference) in the fluidized bed type was much lower than that in the typical type shell and tube heat exchanger.
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1. 서  론

물 처리, 중합(polymerization), 생명공학, 그리고 

식품가공과 같은 많은 산업공정 시스템은 이상(two 

phase)혼합의 순환유동층을 취급하는 경우가 많다. 

순환유동층 기술은 열교환기 등의 스케일을 억제

하고 열전달계수를 향상시킬 수 있는 것으로 보고되

어 있다.  기체순환유동층의 연구는 광범위하게 행해

지고 있으나, 액체순환유동층에 관한 연구는 아직 초

보적인 수준에 불과하다.  고체입자순환유동층의 경

우 유체가 일정한 속도에 도달하면 고체입자에 작용

하는 항력은 고체입자 중량과 같아지므로 그 입자는 

부유하거나 순환유동한다. 고체입자의 순환유동은 속

도가 증가할 수록 증가하고 종말속도(수직관에서 고

체입자가 벽에 충돌할 수 있는 최대속도)에 도달할 

때까지 유체와 같이 행동한다1).  

원통다관형 열교환기에서 순환유동층 구조는 종래

의 구조에 비해 두 가지의 잇점이 있다: i) 관 벽면의  

스케일과 부식을 억제하고, ii) 열전달계수도 증가된

다.  이 같은 두 가지 잇점 때문에 순환유동층 원통

다관형 구조가 종래의 원통다관형구조보다 경제적 

운전이 가능하다.  Klaren2)이 액체-고체 순환유동층 

열교환기를 1970년 초기에 해수 담수화 장치에 적용

하였다. 그가 제안한 순환유동층 열교환기 구조는 한 

개 이상의 튜브로 구성되고 수직튜브 내에서의 상향

유체가 고체입자를 상향시키는 구조이다. Richardson 

등3)은 액체-고체 순환유동층일 경우 단상유동일 경

우보다 열전달계수가 약 8배까지 상승함을 보였다.
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Haid 등4)은 순환유동층에서 고체입자가 포함되면 

고체입자가 포함되지 않는 경우보다 순환유동층과 

튜브 벽사이의 열전달계수가 크게 증가함을 보였다.

또한 고체입자가 포함됨 순환유동층 열교환기는 

다양한 분야에서 오염발생을 억제하였다.5)

순환유동층 열교환기의 적절한 설계를 위해서는 

순환유동층에 미치는 설계와 운전 파라메터를 아는 

것이 필요하다.  그러므로 본 연구에서는 대향류 유

동을 갖는 수직형 순환유동층 원통다관식 열교환기 

내의 유동과 온도장을 수치해석적으로 조사하였다.  

순환유동층에 포함된 고체입자는 3 mmΦ의 유리구

슬이다.

2. 실험 장치  방법

  

수치해석을 검증하기 위해 실험을 행하였다.  Fig. 

1은 본 연구에서 제안한 순환유동층 열교환기 구조

이다. 좌측의 그림은 튜브내 유체가 일방향으로만 흐

르는 시중의 원통다관형 열교환기 구조이고 우측의 

그림은 튜브 입구 앞에 구멍이 있는 배플을 설치하

여 튜브내 유체속의 고체입자들이 순환 유동하도록 

하였다.

Fig. 1 Vertical liquid fluidized bed type and typical 
type shell and tube heat exchanger.

전체적 실험장치는 Fig. 2와 같다.  동일한 치수로 

열전달 시험부와 가시화 시험부를 각각 제작하였다.

순환유동층에 포함된 고체입자는 3 mmΦ의 유리

구슬(열전도도는 1.2W/m K이고 밀도는 2225 kg/m3)

이다.  시험부 내의 고체입자 체적 비율은 1.4%이다. 

고체입자는 튜브입구에 튜브 직경과 같은 크기의 직

경의 구멍을 가장자리 튜브 앞에만 설치함으로서 

Fig.1의 우측 그림처럼 순환하게 된다.  고체입자는 

상승할 때 유속에 따라 튜브 벽면에 충돌한다.  열교

환기 치수는 높이가 705 mm이고 셀의 직경은 80.4 

mm이다  튜브의 내경은 14.2 mm이다.  유체는 물을 

사용하였고 유량은 바이패스 밸브로 조절하였고 유

량측정은 적층식 유량계로 측정하였다.  가시화 시험

부는 튜브 아크릴, 열 시험부는 스테인레스 강으로 

제작하였다.  튜브측 입구와 출구온도는 각각 26∼2

8℃와 31∼40℃이다. 그리고 셀측 입구와 출구의 온

도는 각각 83∼75℃와 71∼51℃이다.  튜브측과 셀측

의 입출구에서 물의 온도는 T형 열전대로 측정하였

다.  Fig. 1과 같은 순환유동층에 의한 튜브와 셀측

의 입출구 온도의 영향을 알기 위해 대수평균온도차

(LMTD)를 다음식과 같이 측정하였다.

Fig. 2 Experimental apparatus with fluidized bed 
type shell and tube heat exchanger.

ln   
 

 (1)        

여기서 아래 첨자 h와 c는 셀측과 튜브측 유체이

고 1과 2는 입구와 출구이다.

3. 수치 해석

3.1 입자 수송모델

원통다관형 열교환기내 유동과 온도장에 관한 수
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(a) distance between tube and baffle plate (b) lower side (c) upper side

Fig. 3 Configuration of test section for simulation.

치해석을 상용코드 CFX 11.0를 이용하여 수행하였

다.작동유체는 물을 선택하였다.  입자수송 모델은 

연속상(continuous phase)에 분리분포된 분산상을 모

델링할 수 있다.  이 모델링은 고체입자가 연속 상에 

미치는 효과를 계산할 수 있는 소오스(source) 항을 

가진 상(phase)을 분리 계산한다.  전체 입자상은 각 

입자의 샘플에 의해 모델링 되었다. 입자의 추적

(tracking)은 각 입자에 대한 위치, 속도, 온도, 그리

고 질량에 관한 방정식으로 구성된  각 입자의 상미

분 방정식에 의해 수행되었다. 모든 연속상은 

Eulerian model로 취급하였다.   연속 유체 매체에서 

이동하는 고체입자를 고려해 보면, 고체입자 가속도

에 영향을 주는 입자의 힘은 고체입자와 유체간의 

속도 차와 고체입자에 의한 유체의 이동거리에 의해 

아래식과 같이 나타난다.




   (2)

여기서 는 고체입자에 작용하는 항력이고, 는 

부력이며, 은 도메인 회전에 의해 발생하는 힘, 

  은 가상 질량의 힘, 는 압력힘, 그리고 는 

Basset 힘 혹은 정상상태로부터 유동 패턴이 벗어 

나는 이력 항이다.  모든 힘의 계산에서는 고체입자

가 놓여있는 지점에서 밀도, 점도, 그리고 속도와 같

은 많은 변수들이 필요하다.  

식(2)에 의하여 유체가 점성항력과 고체와 유체 간

의 속도 차에 의해 입자 운동에 영향을 준다는 것을 

보여 준다.  

3.2 단응력 수송 난류 모델

난류 응력과 난류 점성 는 Mentor6)의 난류 전단

응력 수송 모델로 계산되었다. 이것은 과 

Wilcox
7)의   모델의 결합이다. 여기서 난류 와 

주파수 는 아래와 같다.

                                       (3) 

벽면에서는 난류 주파수   가 난류 소산율 보다 

훨씬 정교하기 때문에 SST모델은 혼합함수 가 1.0

이 되어 Wilcox 모델이 작용하고 벽으로부터 먼 지

점은 가 0.0이 되어   모델이 작용하며 아래와 

같은 식으로 표현된다.

SST model = (  model) + (1-)

 ( model)  (4)

이들 변수 들은 항상 입자가 이동하고 있는 요

소를 계산하고, 요소 내 계산 지점을 계산하고, 그

리고 정점에서 입자 위치까지 보간(interpolation)

하는 이산 알고리즘의 형상함수를 사용함으로서 

구할 수가 있다.  난유 운동에너지 는 다음과 같

이 정의된다.


 




  (5)

그리고 난류 와 주파수 는 다음과 같다.


 














 (6)

Fig. 3은 Table 1의 수치 셋업(setups)을 이용한 

수험부의 구성을 보여준다.  각 해석 형상에서는  각

각의 경우에 대한 유동상태를 고려하여 최적의 3차

원 그리드를 생성하였다. 수치 그리드들은 육면체, 

사면체, 각기둥들의 조합에 의한 메쉬들로 구성되었

다. 이러한 메쉬들로 관표면과 곡선표면의 경계층 구

조를 잘 표현할 수 있었다.  수치 결과는 그리드에 

매우 의존적이기 때문에 충분한 정밀도와 균질성이 

있는 그리드를 구성하기 위해서는 특별한 주의가 요

구된다.        
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Domain Grid Turbulent Model Boundary Conditions Numerical Setup
Inlet Tube:
Case I
 (Ds=5mm)
Case II
 (Ds=15mm)
Case III 
 (Ds=30mm)

Tetrahedron
+Hexaheron:
> 1.3x106(I)
> 1.6x106(II)
> 1.9x106(II)

SST
(Shear Stress
 Transport)

Heat Exchanger Inlet: 
1.15 m/s, 23℃
Outlet : 0 Pa
Wall : no-slip

Advection scheme: 
upwind
Residual target: 
< 10-4
Residual type: RMS

Prisms
smoothing:
Tube wall

Tube side+Shell
 side 
 (Ds=15mm)
 

Tetrahedron
+Hexaheron:
> 2.6x106

SST
(Shear Stress
 Transport)

Inlet:
0.2 m/s~1.5 m/s,
 23℃ (tube side)
0.0158 m/s, 
 75℃ (shell side)
Outlet: 0 Pa
Wall: no-slip
   (tube wall)
no-slip+adiabatic
  (shell wall)

Prisms
smoothing:
Tube and
 shell wall

Table 1 Numerical conditions 

(a) Ds = 5 mm (b) Ds = 15 mm (c) Ds = 30 mm
Fig. 4 Streamlines in the tube sides for three different distances (Ds) at uw=1.154m/s.

4. 결과  고찰

물과 같이 순환하는 고체입자( 3mmΦ 유리구슬)는 

수직관벽을 주기적으로 충돌함으로서 벽면의 열 경

계층을 파괴하여 열전달율을 증가 시킨다.  특히 유

속이 낮은 경우 이러한 효과가 현저하다.  유속이 낮
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(a) inlet (b) outlet (c) shell side

Fig. 6 Flowfileds of hot water in shell side: streamlines at inlet(a), outlet (b), and 
temperature distribution (c).

으면 고체입자의 벽면 충돌 주파수가 증가하여 고체

입자에 의한 열전달율이 상승한다.  본 연구에서는 

고체입자가 수직관벽을 충동하는 유속의 범위는 

0.346 m/s∼ 1.0 ms이었다.

Fig. 4는 열교환기 입구의 유속이 1.154 m/s인 경

우 Fig. 3의 튜브와 배플판 간의 거리(Ds)가 순환유

동에 미치는 효과를 시험하기 위해 3 종류의 거리

(Ds=5 mm, 15 mm, 그리고 30 mm)에 대해 수치해

석한 유선을 보여준다.  Fig. 4(c)의 Ds=30 mm 인 

경우 3개의 튜브 중에서 가운데 튜브내의 유속이 양

측면 튜브 내의 유속 크기의 80%에 도달하면 가운

데 튜브 측으로 상승하는 유체 속도가 증가하여 입

자의 순환이 일어나지 않는다.  특히 Ds=30 mm 처

럼 충분한 간격이 있을 경우에는 낮은 속도에서도 

가운데 튜브 측으로 상승류가 일어난다는 것을 의미

한다.  그러나 Ds=5 mm 경우에서는 많은 고체입자

들이 튜브와 배플판 사이에 적층되며 가운데 튜브에

서 상승류가 발생하지 않고 Fig. 1의 오른쪽 그림처

럼 전적으로 순환유동이 일어난다. 그러나 배플판 위

에 적층된 유리입자가 유동저항을 방해한다.  마지막

으로 Ds=15 mm 인 경우 고체입자가 양측면 튜브 

벽면을 충돌하며 상승한뒤 가운데 튜브를 통해 하강

하고 튜브와 배플판 사이에는 다량의 고체입자가 쌓

이지 않는 순환 유동이 일어난다.  해석 결과 Ds = 

15 mm∼20 mm가 가장 적절하였다.

Fig. 5는 원통다관형 열교환기에 유입되는 물의 유

속이 1.154 m/s이고 Ds=15 mm 인 경우 운전 시작

후 15초와 45초의 튜브측 스냅모습(snapshot)과 온도 

 (a) 15 sec. after

    starting

  (b) 45 sec. after 

      starting

Fig. 5 Continuous snapshots of temperature and 
particle distributions in the tube sides

분포이다.  3개의 튜브 중에서 가운데 튜브에서도 물

이 상승유동아고 있음을 보여준다. 그러나 가운데 튜

브에서 상승류의 유속은 유리의 고체입자를 상승시

킬 수 있는 최저 속도인 0.346 m/s보다 훨씬 적기 때

문에 고체입자는 측면 튜브로 상승하여 가운데 튜브

로 하강하는 순환유동이 발생한다. 

운전시작 45초 이후는 가운데 튜브 측에 고체입자

들이 밀집된 것은 양측면 튜브로부터 빠른 속도로 

상승한 고체입자들은 가운데 튜브로 하강하며 가운

데 튜브로 낮은 속도의 상승류 때문이다.  

Fig. 6은 셀측에서 뜨거운 물이 대향류로 흐르는 

경우 유선(a,b)과 온도분포(c)를 각각 나타낸다. 
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Fig. 7 A Comparison of LMTDs between the 
commercial type and fluidized bed type. 

운전이전에는 모든 고체입자들이 열교환기 입구의 

U자관에 쌓여 있다. 운전이 시작되면 튜브측의 차가

운 물은 고체입자와 같이 열교환기 입구 슬롯(slot)

을 통해 유입된다.  Fig. 6(c)의 온도분포에서는 셀측

에서는 유입과 유출구가 있는 앞측보다 반대측에서 

온도가 높았다.  이는 Fig. 6(a)처럼 셀 입구측에서 

유입되는 고온 고압의 물이 3개의 튜브들을 관통하

여 뒤쪽으로 유동하고 셀의 출구까지 유동하는 동안 

고온의 유체가 튜브들의 저항 때문에 튜브 앞쪽으로 

유동하기 어렵기 때문이라 사료된다.

Fig. 7은 대향류의 원통다관형 열교환기에서 Fig. 

1의 왼쪽 그림과 같이 배플을 설치하지 않은 시중의 

원통다관형 열교환기와 Fig. 1의 오른쪽 그림처럼 튜

브입구에 구멍이 있는 배플을 설치한 순환유동층 원

통다관형 열교환기에 대한 대수평균온도차(LMTD)

들이다.  배플은 튜브의 직경과 동일한 크기의 2개구

멍을 제작하고 그 구멍은 양측면 튜브의 위치와 일

치 시켰다.  대수평균온도차는 배플을 설치한 순환유

동층 구조가 배플을 설치하지 않은 시중의 열교환기 

구조보다 훨씬 적었다. 대수편균온도가 적은 것은 열

전달 성능이 우수함을 의미하고 이는 열교환기내에

서 유체의 순환이 발생하므로 튜브측 입구의 유체온

도가 상승하기 때문이다.  그러므로 순환유동층 시스

템은 시중의 열교환기보다 열교환기 크기를 감소시

킬 수 있다.

4. 결  론

상용코드를 이용하여 열교환기내 난류유동과 온도

분포를 수치해석하였다.  검증을 위해 대수평균온도

차를 실험적으로 조사하였다.  얻어진 주요한 결론은 

다음과 같다.

1) 내측 튜브와 배플간의 거리는 15 mm∼20mm일 

때 가장효율적인 순환유동이 발생하였다. 

2) 순환유동층 구조가 기존의 구조보다 대수평균

온도차가 훨씬 작았다.  이는 순환유동층의 경우가 

열전달 성능이 우수함을 의미한다.

3) CFX 11.0 상용코드를 이용하여 고체입자가 포

함된 순환유동층 원통다관형 열교환기 내의 유선과 

온도분포를 수치화하여 최적화된 열교환기 설계를 

예측할 수 있었다.  
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