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Abstract 

In this study the optimization of plate-fin type heat sink for the thermal stability is performed numerically. The 
optimum design variables are obtained when the temperature rise and the pressure drop are minimized simultaneously. 
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. The results show that when the temperature rise is less than 34.6 K, the optimal design variables are as 
follows; B1 = 2.468 mm, B2 = 1.365 mm, and t = 10.962 mm. The Pareto optimal solutions are also presented for the 
pressure drop and the temperature rise. 

1. 서론 

컴퓨터의 CPU 등 전자장비의 열적인 안정성을 
확보하기 위하여 핀-휜(pin-fin) 또는 평판-휜(plate-
fin) 형태의 방열판(heat sink)이 널리 사용되고 있
다. 그러나 방열판 등 열교환기는 시스템 내의 제
한된 공간에 설치되어야 하므로 열전달 뿐만 아니

라 설치 가능한 공간의 크기, 압력강하 등 많은 
인자들을 고려하여 설계되어야 한다. 따라서, 방열

판의 크기가 일정한 경우에 휜 간격, 휜의 폭 그
리고 핀 두께 등에 대한 최적의 방열판 형상을 얻
기 위해서는 이들에 대한 최적 설계가 이루어져야 
한다. 

방열판의 성능 향상(즉, 열저항의 최소화)을 위
한 연구는 지금까지 꾸준히 이루어져 왔고 또 앞
으로도 계속 될 것이다. 열전달계수는 채널의 수
력직경에 역 비례한다는 개념에서 출발한 미세 채
널(micro-channel) 방열판(1)이 최근에 이르러 전자

장비의 소형화라는 추세와 더불어 크게 각광을 받
고 있다. 그러나 실재 산업현장에서는 여전히 전
통적인 크기의 방열판이 널리 사용되고 있어 이들

에 대한 수치 및 실험적인 연구가 매우 활발히 진
행되고 있다. Ledezma 와 Bejan(2)은 실험 및 수치적

인 방법을 통해 평판-핀 방열판의 냉각성능에 관
한 연구를 수행하였다. 이들은 휜이 경사진 형태

를 가지며 냉각유체의 속도가 증가할 때 방열판의 
열적인 성능이 향상된다고 하였다. Jang 등(3)은 다
열 평판-핀 관 열교환기의 유동 및 열전달특성에 
대해 연구하여, 엇갈리게 관을 배열한 경우가 직
렬로 배열한 경우보다 열전달은 15-27%, 압력강하

는 20-25% 정도 각각 높다고 하였다. 또한 Ma 와 
Peterson(4)은 데스크탑 컴퓨터의 냉각용으로 사용

되고 있는 방열판내의 온도 및 유동장을 수치적으

로 규명하여 기판의 열전도계수가 열전달 성능에 
미치는 영향을 조사하였다. 

최근에 이르러 CFD 및 최적화기법의 발달로 
방열판 등 열/유체시스템의 최적설계에 대한 관심

이 높아지고 있다. Ryu 등(5)은 복잡한 미세채널 방
열판의 열적인 성능을 예측할 수 있는 해석기법을 
개발하여 방열판 최적설계에 적용하였다. 또한 
Park 등(6)은 채널 내에 엇갈리게 부착된 평판 열
교환기의 최적형상 및 배열에 관한 연구를 수행하
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Heat Source_1

Duct Heat Sink Reactor 

Heat Source_2 
였다. 이들은 주기적인(periodic) 열·유동에 대한 해
석과 수치적인 최적화 기법인 순차적 선형 프로그

래밍(SLP)을 사용하여 최적설계 변수값을 제시하

였다. 그러나 지금까지의 연구를 살펴보면, 전형적

인 평판-휜 방열판의 최적설계에 관한 연구는 매
우 미진한 상태이다. 

따라서, 이 연구에서는 온도상승(발열체와 대기

온도의 차)과 압력강하량이 최소가 되는 최적의 
설계변수를 수치적인 기법을 사용하여 구하고자 
한다. 온도상승과 압력강하량을 구하기 위한 방열

판내의 열·유동장은 유한체적법을 이용하며, 제약

조건을 고려한 비선형 최적설계문제는 순차적 2
차 계획법(sequential quadratic programming, SQP)을 
적용한다. 특히, 열·유동장 해석과 최적화등 모든 
과정은 일괄작업(batch-process)으로 수행한다. 

2. 이론 해석 

2.1 해석모델 
   평판-휜 형태 방열판의 최적화를 위하여 이 연
구에서는 덕트, 방열판, 그리고 반응부를 해석영역

으로 선정하였으며, 이를 Fig.1 에 개략적으로 나
타내었다. 팬(모델명: 3112KL-05W-B50, 80 80 40× ×  
mm, 최대유량, 1.46 m3/min)에 의해 유입되는 318K
의 공기는 방열판(재질: 알루미늄, ρ = 2707kg/m3, 
k = 204W/mK)을 지나 반응부에 유입된 후 상부면

에 설치된 출구를 통해 대기로 빠져나간다. 이때, 
방열판 상부면에 설치된 동일한 크기의 2 개 열원

( 122 62×  mm)으로부터 전기적인 저항에 의해 발
생된 열(각각 Q = 348, 321 W)은 냉각용 공기가 방
열판의 휜 사이를 지나면서 전도 및 강제대류에 
의해 방출됨으로서 열적인 안정성을 확보할 수 있
다. Fig.2 는 방열판의 형상을 설명하기 위해 나타

낸 그림으로서, 높이(H), 폭(W) 그리고 길이(L)가 
각각 60, 188, 400 mm 로 고정되어 있다. 그리고 휜
의 피치(S), 휜의 기저부 폭(B1), 하부 폭(B2), 그리

고 핀의 높이(t)에 의해 평판-휜의 내부 형상이 결
정된다. 작동유체는 일정한 물성치를 갖는 비압축

성 공기이며, 유동은 3 차원 난류, 정상상태이며 
점성 소산항 및 복사의 효과는 무시한다. 또한 해
석영역의 대칭성으로 인해 1/2 만을 해석하였다.  

2.2 열·유체 유동 
   3 차원 정상상태의 열·유체유동을 지배하는 
보존방정식을 텐서형태로 나타내면 다음과 같다.  
 

● 연속방정식 :       
( )
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● 운동량방정식 : 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Fig. 1 Overall view of thermal system 

Fig. 2 Detailed configuration of heat sink 
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● 에너지방정식 :  
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여기서 i = 1, 2, 3 은 각각 x, y, 그리고 z-방향을 
의미한다. 식(4)의 q 는 단위체적당 열 발생율이다. 
  식(2) 및 식(3)의 Reynolds 응력항 ( i ju uρ ′ ′ )과 난 
류 열유속항 ( iu tρ ′ ′ )은 각각 난류 유동 및 열확산  
을  지배하는  요소로서 ,  와 -점성근사에  의해  
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다음과 같이 정의한다.  
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여기서 tµ 와 tα 는 난류 와점성계수 및 와확산계

수로서  
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    (6) 

이다. 식(6)의 tµ 와 tα 를 구하기 위해서는 지배 
방정식의 닫힘문제를 해결하여야 하는데, 이 연구

에서는 표준 k ε−  난류모델[7]을 이용한다. 이때 
난류운동에너지( k )와 이의 소산율( ε ) 방정식은 
다음과 같다. 

( )j t
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u k k G G
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ρε
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∂  ∂ ∂
= + + − ∂ ∂ ∂ 
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ε
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ε ερ

∂  ∂ ∂
= + ∂ ∂ ∂ 

+ + −

   (8) 

식(7)과 (8)에 나타난 kG 와 bG 는 각각 난류 
응력 및 부력에 의한 생성에너지이다. 이 연구에 
서 적용한 표준 k ε−  난류모델에 사용된 계수 및 
함수는 참고문헌 [7]과 [8]에 잘 설명되어 있다. 

2.3 최적화 
 제약조건(constraint)을 갖는 비선형 문제를 수

치적으로 해석하는 최적 설계문제는 다음과 같이 
수학적으로 표현된다.  

Find         { }1 2, , T
NX X X=X           (9) 

to minimize            F(X)               (10) 

subject to   ( ) 0jg ≤X  for 1,j M=         (11a) 
L U
i i i≤ ≤X X X  for 1,i N=       (11b) 

여기서 X 은 벡터형의 설계변수를, F(X) 는 목적

함수를, 그리고 ( )jg X  는 부등호제약조건을 의미

한다, L
iX  및 U

iX  는 설계변수에 대한 하한 및 상
한치로서, 설계변수의 범위를 제한한다.  

3. 수치 해석 

평판-휜 방열판의 최적 설계값을 얻기 위해서 
(1) 목적함수를 계산하는 해석기(analyzer), 즉, 열·
유동 해석용 프로그램, (2) 비선형 최적화 문제를 
해석하는 최적화기(optimizer) 그리고 (3) 여러 가 

 
 
 
 
 

 

 

 

 

 
 

Fig. 3 Numerical methodology for optimization 

지 배열과 변수 정의 및 두 프로그램을 제어하는 
주-프로그램 등을 사용한다. 이들의 상호 관련성

은 Fig.3 에 나타내었다. Fig.3 에서 보는바와 같이, 
일단, 열 및 유동장 해석의 결과로 목적함수가 
계산되면, 주-프로그램은 최적화를 수행하기 위

해 최적화기를 이용한다. 이 때, 최적화기는 설계

변수를 수정할 수 있으며, 수정된 설계변수로 인
해 새로운 목적함수들을 필요로 하게 될 때, 주-
프로그램으로 돌아가서 해석기를 이용하여 이들

을 계산하게 된다. 이 때, 최적화기가 새로운 설
계변수를 제안하기 때문에 해석기는 새로운 격자

를 생성하여야 한다. 이러한 과정은 최적화의 수
렴조건을 만족할 때까지 반복적으로 수행된다. 

3.1 열·유동장 
최적설계변수를 얻기 위한 방열판내의 열/유동

장 해석은 빠르고 신뢰할 수 있는 상업용 프로그

램인 FLUENT[9]를 이용한다. 해석영역을 비균일

격자계(총 격자수는 약 130 만개)로 나누며, 운동

량 방정식에 나타난 압력수정식은 SIMPLE 알고

리즘[10]을 적용하였으며, 대류와 확산항은 멱급수

법을 이용하여 이산화한다.  
   입구에는 팬의 특성곡선에 따라 2.6 m/s 의 공
기가 318K 로 유입된다고 하였으며, 출구는 압력

경계조건을 사용하였다. 방열판 상부의 발열체부

분은 열유속조건을, 그 외 부분은 대류경계조건

(이때 h = 3 W/m2K)을 부여하였다. 또한 k 와 ε 에 
대한 초기조건은 참고문헌 [7]을 이용하였다. 열·
유동장에 대한 수렴된 해는 유수의 합과 연속된 
종속변수들의 상대오차가 10-5 이하를 동시에 만족

하였을 때로 하였다. 

3.2 순차적 2차 계획법(SQP) 
여러 가지 제약조건을 만족하면서 목적함수를 

최소화하는 설계변수는 다음과 같이 정의되는 식
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을 이용하여 매 반복 시 수정된다.  

1k k k kα+ = + ⋅X X S               (12) 

   식 (12)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      (13) 

 subject to 1( ) ( ) ( ) 0T
j k j k j k kg g g+ = +∇ ≤X X X S (14a) 

1( ) ( ) ( ) 0T
i k i k i k kh h h+ = +∇ =X X X S   (14b) 

 
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  

(15) 
식(13)-(15)의 선형화된 목적함수, 제약조건 그리고 
2 차 근사 목적함수들은 MMFD (modified method of 
feasible directions)를 이용하여 계산한다. 초기에 단
위행렬인 행렬 B 는 양의 행렬로서 매 반복시 라
그랑지 함수의 헤시안(Hessian)에 근사시킴으로서 
수정되는데, 이 연구에서는 BFGS 식을 이용한다.
이러한 일련의 최적화 과정은 연속되는 목적함수

에 대한 변화율이 10-5이 될때까지 반복된다.  

4. 결과 및 고찰 

방열판 설계시 가장 중요하게 고려해야 할 사
항은 방열판-열원 접촉부의 온도상승이 허용된 범
위내에 존재해야 한다는 점이다. 따라서 이 연구

에서는 온도상승( max ambT T T∆ = − )을 하나의 구속

조건으로 삼아 압력강하를 최소화하는 방열판의 
최적설계 변수값을 수치적으로 구하고자 한다. 
Fig.2 에 나타낸 바와 같이, 설계변수로는 휜의 기
저부 폭(B1)과 하부 폭(B2), 그리고 핀의 두께 (t)를 
선택하였으며, 채널내의 압력강하량( p∆ )이 최소일 

때 최적설계값이 얻어지므로 p∆ 를 목적함수로 취
하였다. Table 1 은 목적함수, 제약조건, 그리고 상·
하한 조건등을 나타낸 표이며, 해석영역에 대한 
기하학적 형상(덕트부, 방열판, 반응부) 및 기준

(baseline)형상을 Table 2 에 나타내었다. 

4.1 매개변수 연구 
매개변수 연구는 방열판 성능에 미치는 설계변

수들이 성능에 미치는 영향을 평가하고, 가장 적
합한 최적화 기법을 선택하기 위해서 수행된다.     

여러 가지 기저부 휜의 폭(B1) 간격에 대한 압
력 강하 및 최대 온도를 Fig. 4 에 나타내었다. 이
때 다른 설계변수(B2 와 t) 들은 기준모델에 대한 
것으로서 각각 1.0mm 와 7.0mm 이다. 참고로, 열
원에 의한 최대온도 발생위치는 두 번째 열원과 
방열판과의 접촉부이다. 그림에서 알수 있듯이, B1 
 
Table 1 Objective functions, design variables, constraints, 
and side constraints 
 

Objective function, ( )F X  p∆  

Design variable, iX  B1, B2, t 
Constraints, 1 2( ), ( )g gX X  35T K∆ < , 2 1B B≤

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

 

11.25 6.0B≤ ≤  

21.25 6.0B≤ ≤  
7.0 25.0t≤ ≤  

 
Table 2 Geometric parameters of the baseline domain 
 

Duct 
Length 
Inlet surface 
Outlet surface 

80 mm 
190*160 mm 
190*60 mm 

Heat Sink 
Length (L) 
Width (W) 
Height (H) 
No. of fin 
Fin pitch (S) 
Base width of fin (B1)* 
Lower width of fin(B2) * 
Fin thickness (t) * 
Fin height (h), 60.0 - t 

400 mm 
190 mm 
60 mm 

25 
7.52 mm 
2.0 mm 
1.0 mm 
7.0 mm 
53 mm 

Reactor (3 EA) 
Total length 
Total width 
Total height 
Exit (3 EA) 
Diameter of reactor (D) 
Length of reactor 

160 mm 
340 mm 
150 mm 

88*55 mm 
75 mm 

125 mm 
* Design variables for optimization 
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Fig. 3 Effect of base width of fin (B1) 
 
 
 
 
 

 
 
 
 

 
 
 
 
 

Fig. 4 Effect of lower width of fin (B2) 
 

 

 
 

 

 

 

 

 
 

 

Fig. 5 Effect of pin thickness (t) 
 

가 증가할수록 압력강하량은 거의 선형적으로 증
가하지만 최대온도는 지수적으로 감소하고 있음을 
알 수 있다. 이는 휜의 폭이 증가함에 따라 유동

저항이 커져 압력강하량은 증가하고, 반면에 휜과 
휜사이의 유속 및 전열면적의 증가로 인하여 최대

온도는 감소하게 되는 것이다. 또한 압력강하와 

최대온도를 고려하였을 때, 이 연구의 경우 B1 이  
대략 2 mm 에서 3 mm 사이의 값을 가질 때 최적

값이 될 것으로 여겨진다.  
   Figures 4-5 는 하부 휜 폭 및 핀두께의 영향을 
설명하고 있다. 전반적인 압력강하와 최대온도 변
화는 기저부 휜 폭의 영향과 거의 동일하지만 핀
의 두께가 목적함수에 미치는 영향이 상대적으로 
미미함을 알 수 있다. 
   이상의 기본적인 열/유동특성으로부터 알수 있
듯이, 목적함수(압력강하 및 온도)가 단순 증가 또
는 감소하는데, 이는 이 연구에서 채택한 방열판 
최적화 문제가 많은 계산시간을 요구하는 전역

(global)최적화 보다는 국소최적화(local) 기법을 이
용하여 효과적으로 해결할 수 있음을 의미한다. 

4.2 최적설계변수 
  두 개의 목적함수 중에서 온도상승을 제약조건

으로 고려할 경우, 압력강하를 정규화( ip∆ 이용)하
여 최소화하였다. ip∆ 는 Table 2 의 나타낸 기준모

델에 대한 압력강하량으로서 53.23 Pa 이며, 기준모

델에 대한 방열판의 최대온도( maxT )는 356.34 K 로 
계산되었다. 그러나 주위온도( ambT = 318 K)에 대한 
온도상승( T∆ )이 38.34 K 가 되어 방열판의 온도상

승 설계한계치인 35 K 를 초과 함으로서 열적인 
안정성을 확보할 수가 없다. 따라서 이 연구에서

는 기준모델에 대한 온도상승 및 압력강하를 참고

하여 최적화를 수행하였다. 
Table 3 은 여러 가지 온도상승에 대한 최적설

계 변수값을, Table 4 는 이에 상응하는 목적함수값

을 나타낸 표이다. Table 3 에서 알수 있듯이, 제약

조건인 온도상승을 감소시키면(35.8 K 에서 33 K
로) 휜의 폭(B1 과 B2)은 증가 하며 반대로 핀 두
께(t)는 감소한다. 그러나 온도상승을 억제(열전달

량의 증가)하기 위한 핀 두께의 증가는 필연적으

로 압력강하량을 증가시키는 결과를 초래함을 
Table 4 가 잘 보여주고 있다. 주지하는 바와 같이, 
방열판의 열적인 성능 향상은 기본적으로 열전달

률의 최대화를 통해서 이루어진다. 이는 Figs. 3-5
에서 논의된 바와 같이 열전달 면적과 핀 사이의 
속도를 증가시킴으로서 이룰 수 있다. 그러나 열
전달 향상을 위한 열교환기 내 유동속도의 증가는 
필연적으로 압력강하량의 증가를 초래하며, 이는 
팬의 성능에 악영향을 미치게 된다. 

이러한 목적함수 사이의 관계를 표현하는 것을

Pareto 최적해라 하며, 이를 Fig. 6 에 도시하였다. 
그림의 (a) - (d) 등 곡선상에 있는 해가 Pareto 최적

해이며, 최적해가 여러 개 존재할 수 있음을 의미

한다. 즉, 설계자가 열전달률을 향상(또는 최대온 
도 감소)시키는데 주안점을 둔다면, Fig. 6 의 곡선 
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Table 3 Optimum design variables for temperature rise 
 

Design variables  [mm] T∆ [K] 
B1 B2 t 

33.0 2.903 2.348 10.491 

34.0 2.637 1.897 10.581 

34.6 2.468 1.365 10.962 

35.8 2.179 1.250 11.042 

* Baseline geometry, T∆ = 38.34 K 
 

Table 4 Maximum temperature and pressure drop for  
optimal and baseline models 
 

 maxT  [K] P∆  [Pa] 

Optimum 
model 
( T∆ ) 

33.0 
34.0 
34.6 
35.8 

350.35 
352.02 
352.62 
353.83 

72.95 
58.21 
53.54 
47.68 

Baseline model 356.34 53.23 

    
상의 (c) 또는 (d) 를 선택할 수 있으며, 이에 상응

하는 변수값은 Table 3 에서 찾으면 된다. 이는 설
계자의 의도에 따라 최적설계 변수값은 달라질 수 
있음을 의미한다. 따라서 Pareto 최적해는 방열판 
등 열교환기의 최적설계 변수값을 얻기 위한 설계

자에게 매우 유용하게 이용될 수 있다.  

5. 결론 

   체적이 일정한 평판-휜형 방열판의 최적 형상 
을 수치적으로 구하였다. 휜의 하부 폭(B2)이 열전

달률과 압력강하에서 가장 영향을 많이 미쳤으며 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Fig. 6 Relationship between objective functions 

핀 두께의 영향은 그다지 크지 않았다. 온도상승

을 34.6 K 로 제한할 경우 최적 설계값은 B1 = 2.47 
mm, B2 = 1.37 mm, 그리고 t = 10.96 mm 이다. 이때 
최적모델은 기준모델에 비하여 온도상승은 9.8% 
감소한 반면 압력강하는 약 0.6% 증가에 지나지 
않았다. 또한 압력강하와 온도상승간의 관계를 나
타낸 Pareto 최적해를 구했으며, 이는 설계자들이 
더 관심을 갖는 목적함수에 상응하는 최적 설계 
변수를 선택하는 데 도움을 줄 수 있을 것이다.  
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