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ABSTRACT

In this study, the surface and steam temperature in internal heat exchanger of USC boiler were predicted. The surface and 

steam temperature were changed by the inlet temperature distribution of USC boiler. Therefore, this study assumed that the inlet 

temperature profile was the mean, the minimum and the maximum cases. And these temperature profiles were used as the 

boundary condition to predict the temperature distribution of surface and steam in internal heat exchanged of USC boiler. To 

predict the heat transfer coefficients on the external surface of internal heat exchanger, this study performed the numerical 

analysis using the ANSYS CFX v.15. And the heat transfer coefficient on the internal surface was predicted using the 

Dittus-Boelter equation. Conjugate heat transfer was calculated using the internal and external surface heat transfer coefficients 

and predicted the surface and steam temperature distributions. The steam and surface temperature was depend on the steam inlet 

temperature. This study suggested the correlation equation to predict the surface and steam temperature in internal heat 

exchanger of USC boiler and it will help to design the heat exchanger for prevent the hot spot.

1. 서  론

석탄화력 발전 효율을 상승시키기 위해서 보일러 내 증기 

압력 및 온도는 지속적으로 상승되어 왔다. 최근에는 보일러 

내 증기의 온도가 700℃ 이상인 Ultra-supercritical (USC) 

보일러의 개발로 최대 45% 이상의 고효율의 석탄화력 발전

설비 운영이 가능해졌다. 

Fig. 1에서 보이는 바와 같이 USC 보일러 내부에는 외부

의 연소가스와 증기 간의 열교환을 위한 다수의 봉다발이 설

치되어 있다. 열교환기의 안정성 및 효율을 향상시키기 위해

서 봉다발 파손 및 열교환에 대한 연구들이 수행되었다.
(1,2)

이와 더불어, USC 보일러의 운전조건인 700℃ 이상 35기압 

이상의 고압고온의 환경에서 안정적인 봉다발 재료에 대한 

연구가 수행되었다.
(3~5)

봉다발 재료의 경우 연소가스에서 

발생되는 재(Soot) 및 높은 온도 등에 견디기 위해서는 내산

화성 및 내식성이 뛰어난 재료가 사용되어야 하며 최근에는 

SUS 및 니켈 합금을 봉다발의 주재료로 이용되고 있다.

USC 보일러에서 발생하는 열교환량을 예측하기 위해서는 

봉다발 외/내부표면에서의 대류 열전달 예측이 매우 중요한 

요소이다. 단순히 원형 실린더 하나가 설치되어 있는 것이 

아니라 다수의 원형 실린더가 배열된 봉다발 형태의 열교환

기이므로, 각 열 실린더에서의 대류열전달 계수를 확보하는 

것이 중요하다. Metzger(6), Armstrong(7), Goldstein(8) 및 

Chyu
(9)

등에 의해 봉다발 주변에서의 유동장 및 열전달 특

성이 규명되었다. 봉다발 유동장 내에서 유동 및 열전달에 

영향을 주는 주요 인자로는 튜브 배열이 1순위롤 손꼽힌다. 
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Fig. 1 Schematic of ultra-supercritical boiler(1)

(a) Layout of rod bundle in super heater

(b) Layout of super heater

Fig. 2 Schematic of rod bundle for super heater

봉다발이 일렬로 배열된 경우보다 엇갈린 배열일 경우 약 1.5 

~2.0배 높은 열전달 계수가 나타나는 것을 선행 연구를 통해 

확인할 수 있다. 이 외에도 다양한 형상 및 배열의 봉다발에서

의 열전달 특성연구가 수행되어 왔으며, 이를 통해 USC 보일

러 내 열교환기 성능이 지속적으로 상승되어 왔다.
(10~13)

기존의 연구들은 연소가스가 이상적인 상태로 들어왔을 

때만 가정하였을 뿐만 아니라 직관 형태의 봉다발 열교환기

만을 가정하여 연구가 이루어졌다. 실제 USC 보일러 내 열

교환기의 경우 연소가스의 온도 및 유동조건이 불균일할 뿐

만 아니라 증기 회수를 위해 U자형 튜브로 봉다발로  이루어

져 있다. 이러한, 봉다발의 경우 극단적인 종횡비를 가지고 

있어 복합 열전달 해석을 통한 성능예측하기 위해서는 많은 

양의 컴퓨터 계산 용량을 요구하여 다양한 설계점에서 해석

적인 연구가 원활히 이루어지지 않고 있다. 

본 연구에서는 보일러에서 공급되는 연소가스의 온도 및 

유속 분포 변화에 따른 봉다발 파이프 외부표면의 최고온도 

및 회수 증기 온도를 적은 컴퓨터 계산 용량을 이용하여 예측

하고자 한다. 이를 위해 외부 연소장 해석 및 실험식을 활용하

였으며, 최종적으로 1-D 열전달 계산을 통해 본 연구에서 구

하고자하는 봉다발 파이프 외부표면 및 회수 증기 온도를 계

산한 수 있었다. 이를 바탕으로 USC 보일러 내 봉다발 형태의 

열교환기의 운전성능을 예측할 뿐만 아니라 정상운전 범위를 

벗어난 환경에서의 안정성을 검토하는데 활용하고자 한다.

2. 연구방법

2.1 연구대상 모델

본 연구에서는 1,000 MW급 USC 보일러 내 Final 

superheater 의 봉다발 형 열교환기를 대상으로 수행되었

다. USC 보일러 내 봉다발 열교환기는 Fig. 2에서 보이는 

바와 같이 한 열에 16개씩 3행으로 구성되어 총 48개의 관으

로 구성 되어있다. 열교환기 내에는 이와 같은 봉다발 튜브 

다발이 총 131개를 설치되어 증기를 가열시키는 히터 역할을 

하게 된다. 단일 봉다발 내 파이프는 일렬형태로 배치되어있

으며, 각 관의 외경(Do)은 42.2 mm, 내경(Di)은 34.7 mm 

이다. 외측 관의 길이의 경우 25.55 m이며, 내측 관의 길이

는 20.21 m이다. 행 간 거리(Sc)는 230 mm 이며, 열 간 거

리(Sb)는 84 mm이다. 더불어, 열교환 파이프의 운전 온도가 

500~600도 내외로 상대적으로 낮음에도 불구하고 니켈비중

이 높은 SUS316을 파이프의 재료로 사용되었다.

봉다발 외부에 흐르는 연소가스의 평균 속도는 약 11.2 

m/s이며, 평균온도는 913℃이다. 하지만, 연소가스의 온도 

및 속도의 불균일성이 매우 심해 본 연구에서는 균일 온도/

속도 장일 때와 극한 조건 시나리오를 3개를 구성하여 해석

에 활용하였다.

관 내 입구에서 증기의 압력은 27.06 MPa이며, 입구온도

는 561℃이다. 각 관 별 평균 입구 질량유량은 0.39 kg/s이

다. 이 때 증기의 Pr 수는 0.915이며, 입구 기준 관 내 증기

의 Re 수는 약 460,000이다.

2.2 전산해석 방법

Fig. 3에서 보이는 바와 같이 전체적인 봉다발에서의 열
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Fig. 3 Heat transfer circuit in rod bundle

Fig. 4 Numerical analysis model for external flow
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Fig. 5 Inlet temperature profile; (a) Average temperature profile, (b)

Minimum temperature profile, (c) Maximum temperature

profile

전달 회로는 봉다발 파이프 외/내부 표면의 대류 열저항과 

파이프 전도 열저항으로 구성되어 있다. 파이프의 전도 열저

항은 파이프 소재가 SUS316이므로 온도에 의한 함수로 표현

이 가능하나, 대류 열저항의 경우는 외/내부 모두 열교환기 

운전조건에 따라 달라지는 부분이다. 대류 열저항 값을 계산

하기 위해서는 각 영역에서의 대류 열전달 계수 분포 정보가 

필요하다. 이와 같은 열저항 정보를 획득하기 위해서 해석 

대상 봉다발 전체를 복합 열전달 해석을 수행할 경우, 해석 

모델의 큰 종횡비로 인해 격자 생성의 어려움 및 많은 양의 

컴퓨팅 용량이 요구되어 실질적으로 매우 어려운 작업이다. 

그래서 본 연구 에서는 봉다발 파이프 외부 표면에서의 온도

분포 및 회수 증기의 온도를 예측하기 위해 외부 유동만 전

산해석을 수행하였고, 전도 열전달 관련해서는 1D 열전달 계

산을 통해 결과를 도출하였다

2.2.1 외부 유동 전산해석

보일러 내 봉다발 열교환기 외부의 연소장 해석을 위하여 

Fig. 4과 같이 외부 유동장 모델링 및 격자를 구성하였다. 

격자 민감도 테스트 결과를 바탕으로 총 800만개의 격자로 

해석 모델을 구성하였다. 표면에서  y+<1 이하로 격자를 구

성하기 위해 10층의 inflation 영역을 설정하였다. 해석에는 

Ansys CFX v.15을 이용하여 수행하였으며, 봉다발 파이프 

표면에서의 유동 및 열전달을 정확하게 예측하기 위해서는 

유동의 박리 및 천이 현상 계산이 가능한 난류모델을 선택하

여야한다. 본 연구에서는 이를 위해 천이 모델을 포함한 SST 

난류모델을 이용하여 해석을 수행하였다. 연소가스의 물성

치는 이상기체 방정식 및 참고문헌(14) 통해 온도에 관한 함수

로 설정하여 계산하였다.

해석 시 경계조건으로는 봉다발 파이프 외부표면은 일정
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No. of Rod Bundles in Superheater 131

No. of Rows in a Rod Bundle 16

No. of Column in a Rod Bundle 3

Gas Inlet Average Velocity 11.2 m/s

Gas Inlet Average Temp. 913℃

Steam Inlet Average Temp. 561℃

Steam Inlet Mass Flow Rate 0.39 kg/s

Distance Between columns (Sc) 230 mm

Distance Between Raws (Sb) 84 mm

Pipe Outer Diameter (Do) 42.2 mm

Pipe Inner Diameter (Di) 34.7 mm

Table 1 Spec. of Super Heater
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 < 0.82)    Ref [13]

Flow 1 2 3 4 5 6

Fig. 6 Averaged Nu/Re0.63 on the external surface of pipe at Re

=5,000

온도조건으로 설정하였으며, 이때 표면 온도는 증기의 평균

온도와 동일한 600도로 설정하였다. 연소 유동장의 입구조

건은 균일한 온도/속도 분포 및 실제 운전 조건의 온도/속도 

분포로 나누어서 해석을 수행하였다. 균일한 온도/속도 분포

는 설계 시 연소장의 온도 및 속도의 최댓값(1,005℃), 최솟

값(776℃)및 평균값(913℃)을 사용하였다. 봉다발 파이프 외

부 표면에서의 대류 열전달 계수는 아래식을 통해 계산을 하

였다.

∞ 


Eq. (1)

Fig. 5에서 보이는 바와 같이 연소 유동장 입구에서 평균

값, 최댓값 및 최소값의 온도 프로파일을 설정하여 실제 운

전 조건을 반영한 해석의 입구 경계조건으로 활용하였다.  

2.2.2 내부 열전달 계수 및 온도 분포 예측

열교환기 내 봉다발 파이프 외부표면 온도 및 회수 증기 

온도를 예측하기 위해서는 내부 증기에 의한 내부 표면의 대

류 열전달 계수가 필요하다. 봉다발 파이프 내부는 원형 튜브 

형태이며 Re 수가 약 460,000이므로, Dittus-Boelter 식 

(Eq. (2))을 통해 내부 표면의 대류 열전달 계수를 계산하면 

약 1,645 W/m
2
K 이다. 본 연구에서는 증기 질량유량을 설계 

값 대비 90%, 100%, 110%로 변화시키 연구를 수행하였다.

 Eq. (2)

앞서 진행된 연소장 해석을 통해 확보한 외부 표면 대류열

전달 계수와 실험식을 통해 계산된 내부 표면 대류열전달 계

수를 Eq. 3 ~5에 대입하여 1D 열전달 계산을 수행하였다. 

파이프 입구 초기 조건은 초기스팀온도로 정의하였으며, 외

부 가스 온도는 외부 유동 전산해석 결과를 활용하였다. 0.1 

m 간격으로 스팀출구온도 및 파이프 외부표면 온도를 계산

하였으며, 계산 결과는 다음 계산점의 초기조건으로 활용하

여 계산하였다.  그 결과 국소 봉다발 파이프 표면의 온도 및 

회수 증기의 온도를 획득할 수 있다. Table 1에서 본 논문에

서 수행한 해석 경우를 정리하였다.

   


   

 

Eq. (3)

 

 
 exp

  Eq. (4)

 

  


Eq. (5)

3. 연구결과

외부 연소가스에 의한 파이프 외부표면에서의 열전달 계

산의 정확도를 확인하기 위해서 Fig. 6에서 보이는 바와 같

이 평균 연소가스 조건 시 파이프 중앙에서의 평균 Nu/Re 

0.63 값을 계산하여 기존 연구
(13,15)

결과와 비교하였다. 이때 

지수 0.63은 봉다발 주변에서의 주유동의 Re 수가 10
3
~10

5

일 때의 상관식의 지수 값이다. 격자개수가 증가할수록 최대 

y+값이 감소하도록 격자를 구성하였다. 비교 결과 격자 개

수가 증가할수록 실험값과 일치하는 경향을 보이며, 격자가 

800만개 이상으로 구성할 경우 계산 결과값 간의 차이는 크

게 발생하지 않았다. 이를 바탕으로 외부 유동장 해석 시 격

자를 800만개로 구성하여 계산을 수행하였다. 

외부 연소가스 유동의 흐름은 Fig. 7에서 확인이 가능하

다. 입구에서 들어온 유동은 봉다발을 만나 파이프 주변으로 

갈라져 흐르게 된다. 그 결과 파이프와 파이프 사이에는 유동

의 공급이 원활하지 않아 정체되는 유동 특성을 보이게 된다. 

정체영역의 영향으로 봉다발 주변에서 낮은 속도 분포를 보
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Fig. 7 Flow around tube bundles

0 45 90 135 180 225 270 315 360
0

20

40

60

80

100

120

N
u

Angle

Tube 1 Tube 2 Tube 3
Tube 4 Tube 5 Tube 6

Fig. 8 Nusselt number distribution on the external surface of pipe

at Re=5,000

이게 되며 후류로 갈수록 정체영역의 영향력이 커지게 되는 

것을 확인할 수 있다. 이러한 유동특성의 발달은 5~6번째 파

이프에서 완전 발달이 이루어지는 것을 확인이 가능하다. 

유동 특성에 의한 봉다발 파이프 표면에서의 대류 열전달 

계수 특징은 Fig. 8에서 확인이 가능하다. 전체적인 외부 연

소가스 유동의 Re 수는 파이프 직경 기준 시 5,000 이하로 

낮은 편이다. 그 결과 파이프 외부표면 대류 Nu 수 분포는 

Fig. 8에서 보이는 바와 같이 약 50~100 내 외의 값을 보이

고 있다. 첫 열 파이프의 정체점에서는 100 이상의 값을 보

이나 파이프 후단의 유동 박리 영역에서는 매우 낮은 열전달 

계수 값을 보이게 된다. 

반면 두 번째 열 파이프 표면에서는 첫번째 파이프에서 박

리된 유동이 두 번째 파이프의 약 60o 지점에 충돌하게 됨에 

따라 높은 열전달 계수 분포를 보이는 것을 확인할 수 있다. 

하지만 이러한 파이프 둘레 방향의 열전달 계수 분포의 변

화는 3열 이후부터는 점점 줄어들게 되며, 5열 이후부터는 

파이프 둘레 방향으로 거의 일정한 값의 대류 열전달 계수 

분포를 보이게 된다. 

이와 같이 계산된 파이프 외부표면 대류 열전달 계수와 실

험식을 통해 도출된 내부표면 대류 열전달 계수를 이용하여 

1번부터 16번 파이프 외부 표면의 둘레 방향 평균 온도를 증

기가 흐르는 방향으로 모두 계산하였다. 

Fig. 9는 평균온도의 연소가스가 균일하게 입구 부에서 

공급 될 시 1번부터 16번 파이프 외부표면 및 증기의 온도 변

화를 보이고 있다. 파이프 외부표면 온도 및 증기의 온도는 

증기가 흐르는 방향으로 지속적으로 상승되는 결과를 보이

고 있다. 파이프 중앙의 곡관부의 시작 및 끝 지점에서 파이

프 외부표면 온도가 높게 나타나나, 파이프 외부 대류 열전

달 계수가 낮아 스팀의 온도 상승 기울기가 감소하는 것을 

확인 할 수 있다. 곡관부 이후 회수부 영역에서도 지속적으

로 파이프 외부표면 및 증기 온도가 상승하여 출구 지점에서

는 증기의 온도 614.88℃로 설계값 613℃와 거의 일치하는 

것을 확인할 수 있다. 봉다발 내 파이프 외부표면 및 스팀 온

도변화 특성은 파이프의 위치가 봉다발 내에서 변화되어도 

큰 차이가 없는 것을 확인하였다. 

Fig. 9는 실제 온도 프로파일(Fig. 5)을 연소 가스 입구 

조건으로 부과하였을 때 파이프 외부표면 및 증기의 온도 변

화이다. 평균온도 기준의 온도 프로파일은 (Fig. 5(a)) 파이

프 하부에서는 연소가스의 온도가 높고 상부에서는 연소가

스의 온도가 낮은 입구 연소 가스 온도 분포 특성이 파이프 

외부표면 온도 분포에 뚜렷이 나타난다. 파이프 외부표면의 

온도는 최하단 곡관부를 전후로 해서 급격히 상승하나, 파이

프 배관의 상부에서는 증기의 온도가 상승함에도 불구하고 

파이프 외부표면의 온도가 낮아지는 것을 볼 수 있다. 이와 

같이 연소가스 온도분포 변화에 따라 파이프 외부표면 및 증

기의 온도 분포가 상이한 것을 확인할 수 있다. 

반면 최소온도 기준 온도 프로파일 (Fig. 5(b))와 최고온

도 기준 온도 프로파일(Fig. 5(c))은 파이프 하부에서 온도가 

낮고, 상부에서 온도가 높은 형태를 띠고 있다. 그 결과 두 

경우 파이프 외부 표면 및 스팀의 온도 변화 형태가 비슷한 

것을 확인할 수 있다. 온도가 낮은 파이프 곡관부에서 파이

프 외부 및 스팀의 온도 변화율이 낮으며, 상부에서는 빠르

게 온도가 증가한다. 

이와 같이 연소가스 온도 프로파일에 의해 봉다발 파이프 

외부표면 및 스팀의 온도변화 형태가 크게 영향을 받는 것을 

확인할 수 있다. 특히 파이프 표면 온도 변화는 파이프 금속 

열용량이 스팀 열용량보다 작을 뿐만 아니라 외부 연소가스

에 직접 노출되어 있어 스팀의 온도 변화보다 외부연소가스 

온도 변화에 민감하게 반응한다. 그러므로 스팀의 온도를 상

승시키기 위해서 외부 연소가스 온도를 상승시킬 경우 봉다

발 파이프의 외부 표면온도가 급격히 상승하여 파이프에 열

적 내구성 저하가 야기할 것으로 보인다.

그 외의 연소가스 입구 온도프로파일, 평균온도 변화 및 

증기 질량유량 변화에 따른 증기 및 파이프 외부표면에서의 

최고 온도를 Table 2에서 정리하였다. 입구 온도 및 속도 프

로파일이 매우 복잡한 형태이더라도 최종 회수 되는 증기의 

출구온도는 공급된 총 열량에 의해 결정됨에 따라, 증기의 

질량 유량 및 평균 연소가스 온도 분포 값에 의해 결정되는 

것을 확인할 수 있다. 증기 유량이 증가할 경우 증기 및 파이
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CASE 1. 설계 점 - Steam 유량 : 100%, Steam 입구온도 : 561도, 연소가스 입구 온도 : 913도
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CASE 1. 설계 점

Steam 출구 평균 온도 : 614.88 도 (설계값 613도)

Pipe 최고 온도 : 626.86

Fig. 9 Temperature of External surface and steam in the pipe at design point condition
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(a) (b) (c)

Fig. 10 Temperature of External surface and steam in the pipe at real condition; ; (a) Average temperature profile, (b) Minimum

temperature profile, (C) Maximum temperature profile

Steam mass flow rate

100% 90% 110%

Steam temp. Pipe temp. Steam temp. Pipe temp. Steam temp. Pipe temp.

Temperature

distribution

of

Combustion

gas

Uniform

flow

condition

Average temp. (913℃) 614.88℃ 626.86℃ 620.13℃ 632.94℃ 610.49℃ 621.75℃

Maximum temp. (1,005℃) 643.29℃ 666.31℃ 651.10℃ 675.59℃ 636.74℃ 658.45℃

Minimum temp. (776℃) 600.13℃ 614.68℃ 603.85℃ 619.35℃ 597.01℃ 610.72℃

Profile flow

condition

Average temp. (853℃) 622.60℃ 638.60℃ 628.30℃ 645.40℃ 617.80℃ 632.80℃

Maximum temp. (811℃) 616.90℃ 635.40℃ 621.90℃ 641.60℃ 612.60℃ 630.10℃

Minimum temp. (937℃) 635.70℃ 658.60℃ 642.44℃ 666.94℃ 629.90℃ 651.43℃

Table 2 Maximum Temperature of Steam and Pipe in Rod Bundle

Fig. 11 Pipe maximum temperature vs steam outlet temperature

프 외부표면의 최고 온도가 낮아지는 것을 확인할 수 있다. 

이는 연소가스에 의해 공급되는 총 열량이 고정된 상태에서 

증기 유량이 증가함에 따른 결과이다.

각 계산 결과를 Fig. 10과 같이 파이프 외부표면 온도 및 

증기 출구 온도 결과로 나타내면 선형적인 결과를 보이는 것

을 확인 할 수 있다. 이는 회수된 증기의 온도를 알면 파이프 

외부표면 최고 온도 값을 예측할 수 있는 것이다. 더불어 각 

계산 결과 경우들을 분석하면 연소가스의 평균 입구 온도와 

증기 회수 온도가 선형적 비례 관계를 가지는 것을 확인할 

수 있다. 이와 같이 파이프의 과열현상에 대한 예측 및 증기 

열회수량을 계산 및 예측을 할 수 있는 데이터 베이스를 확

보하였으며, 향후 USC 보일러의 봉다발을 설계할 때 유용하

게 활용할 수 있을 것으로 기대된다. 

4. 결  론

본 연구는 USC 보일러 내 봉다발 내에서의 파이프 외부표

면 온도 및 회수 증기의 온도를 예측하기 위한 일련의 연구

과정을 수행하였다. 이를 위해 외부 연소가스 열/유동장 해

석 및 1-D 열전달 계산을 수행하였다. 그 결과 연소가스 입

구 유동 조건에 따라 국소적으로 열교환량의 변화가 있어 파

이프 외부표면 및 증기의 온도 변화의 변곡은 존재하는 것을 

확인하였다. 그럼에도 불구하고 전체 열교환 열량에 의해 파

이프 외부표면 최고 온도 및 회수 증기 온도가 선형적으로 

변화되는 것을 확인하였다. 최종적으로 회수 증기 온도에 따

른 파이프 외부표면 최고 온도 간의 관계를 도출함에 따라 

향후 USC 보일러 봉다발 설계 시 과열 구간 예방 설계를 위

한 기초 자료로 활용 될 것으로 기대한다. 

후  기

이 논문은 2016년도 정부(교육부)의 재원으로 한국연구
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A 파이프 표면 면적

Cp 증기 정압계수

Do 파이프 외경

Di 파이프 내경

hex 파이프 외부 표면 대류 열전달 계수

hi 파이프 내부 표면 대류 열전달 계수

Kpipe 파이프 재질 열전도도

Lc 증기 방향의 파이프 길이

Nu 누셀 수

증기 질량유량

Pc 파이프 내부 둘레길이

Pr 프란틀 수

Re 레이놀즈 수

Sc 파이프 행 간 거리

Sb 파이프 열 간 거리

Tc 증기 온도

Tce 증기 출구온도

Tci 증기 입구온도

Tg 연소가스 온도

Tm 파이프 외부표면 온도

 냉각계수
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