
Trans. Korean Soc. Mech. Eng. B, Vol. 46, No. 4, pp. 187~193, 2022 187

<학술논문>            DOI https://doi.org/10.3795/KSME-B.2022.46.4.187              ISSN 1226-4881(Print) 
2288-5234(Online) 

 

수소부품 안전성 평가를 위한 극저온 챔버용 열교환기 성능 해석  
 

이하은* · 이형순**† · 전호병*** · 정찬호*** · 이동훈*** · 김시우****  

* 중앙대학교 지능형에너지산업학과, ** 중앙대학교 기계공학과,  
*** 한국가스안전공사, **** 한국교통안전공단 자동차안전연구원 

 

Numerical Investigation of Heat Exchanger Performance for  
Cryogenic Chamber to Evaluate the Safety of Hydrogen Components 

 
Haeun Lee*, Hyoungsoon Lee**†, Hobyoung Jun***, Chanho Jeong***,  

Donghoon Lee*** and Si Woo Kim****  
* Dept. of Intelligent Energy and Industry, Chung-Ang Univ.,  

** Dept. of Mechanical Engineering, Chung-Ang Univ., *** Korea Gas Safety Corporation,  
**** Korea Automobile Testing & Research Institute  

 
(Received December 22, 2021 ; Revised January 12, 2022 ; Accepted January 17, 2022) 

 
 

- 기호설명 - 
 Q : 열용량[kW] h : 열전달 계수[W/m2K] A : 단면적[m2] 

Tୱ : 표면적 위의 온도[°C] Tஶ : 외부공기의 온도[°C] V : 부피[m3] C୮ : 정압비열[kcal/kgK] Ρ : 유체의 밀도[kg/m3] h୫ : 질량 증발 속도[kg/s] h୤୥ : 유체의 잠열[kJ/kg] 

Key Words: Cryogenic Chamber(극저온 챔버), Heat Exchanger(열교환기), CFD Simulation(CFD 시뮬레이션), 
Hydrogen Components(수소부품) 

초록: 세계적으로 각광받고 있는 친환경 교통수단인 수소버스의 부품의 안전성을 검증하기 위하여 검증 

장비 개발이 활발히 이루어지고 있다. 본 연구는 수소버스 안전성을 평가하기 위한 장비 중 하나인 고

압부품 수소리크 시험 및 TPRD(thermally activated pressure relief device) thermal cycle 시험 장치에 포함되는 

극저온 챔버를 구동하기 위한 적절한 열교환기를 설계하기 위한 열교환기의 열 및 유동해석을 진행하

였다. 수소부품의 안전성을 평가하기 위해 부품을 수용할 수 있는 온도조절이 가능한 극저온 챔버를 위

한 열교환기의 필요 성능을 검증하고 챔버 내 온도구배를 해석함으로써 정립되지 않은 수소버스 시험

설비를 제작하기 위해 필요한 열교환기의 필요 용량 및 규격을 제시하고 수소부품을 위한 극저온 시험

설비를 제작하기 위한 설계 기준안을 제시하고자 한다. 

Abstract: The development of verification equipment is actively being conducted to verify the safety of parts of 
hydrogen buses, which is an eco-friendly means of transportation that is in the spotlight around the world. Heat and 
flow analysis of a heat exchanger was conducted to design a suitable heat exchanger for driving a cryogenic chamber 
included in a thermally activated pressure relief device thermal cycle test apparatus, which is one piece of equipment 
used for evaluating the safety of a hydrogen bus. To evaluate the safety of hydrogen components, the necessary 
performance of the heat exchanger to maintain the temperature was verified for cryogenic chambers capable of 
temperature control, and the temperature gradient in the chamber was analyzed. This analysis can help in understanding 
the required capacity and standard of heat exchangers needed to manufacture unestablished hydrogen bus test facilities 
and to prepare design standards when manufacturing cryogenic test facilities for hydrogen components. 
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Uୟ୪୪ : 총괄 열전달 계수[W/m2K] K : 물체의 열전도율[W/mK] L : 길이[m] r : 반지름 
 
아래첨자 

air : 공기 

R22 : 냉각수 R22 

total : 전체 

in : 입구 

out : 출구 

nc : 자연대류 

walls : 벽 

1. 서 론 

전세계적으로 각광받고 있는 차세대 친환경 자

동차인 수소연료전지자동차의 국내 활성화를 위하

여 2018년부터 정부 주도로 크고 안정적인 수요가 

뒷받침되고 있는 대중교통을 수소버스로 전환 및 

보급하는 것을 추진하기 위한 다양한 연구가 진행

되고 있다. 정부는 이와 같은 수소버스의 대량공

급을 통하여 미세먼지, 온실가스 저감 등의 환경

을 개선하며 국내 교통 환경의 친환경화를 진행하

려는 것을 계획하고 있다. 하지만 아직까지 수소

버스 및 관련 부품들의 안전성을 평가하고 검증하

는 기준을 정립하고 이를 시험할 수 있는 장비를 

개발하는 연구는 아직 미흡한 수준으로 실제 수소

버스를 운영을 앞당기기 위해 수소버스에 대한 운

행 안전성, 충돌 안정성, 검사기준 마련 및 인증 

장비 확보 등 제도적 인프라의 구축의 중요성이 

대두되고 있다. 이와 같은 수소버스 및 수소부품

의 안전성 평가의 기준을 정립하기 위하여 국토교

통부 주관 국토교통연구개발사업으로 수소연료전

지자동차 기반의 수소버스의 안전성을 평가하고 

검증하는 장비의 개발에 관한 다양한 연구가 진행

되고 있다. 본 연구는 국토교통부의 주관으로 진

행된 국토교통연구개발사업 중 수소버스의 안전성 

평가기술 및 장비를 개발하는 과제의 일환으로 고

압부품 시험설비 및 TPRD 성능평가 설비용 열교

환기의 설계에 관한 연구이다. 이와 같은 장비는 

부품에 따라 요구되는 시험 온도 조건은 다르지만 

최소 -60°C 이하의 조건에서 저온 시험이 이루어

진다. 

저온 환경에 노출되는 다양한 제품들을 위한 시

험 규격을 만족시키기 위하여 저온 챔버에서의 열 

분포 및 유체의 흐름을 평가하기 위한 다양한 선

행 연구가 있었다. Kolesnikov(1)는 상부 급기, 하부 

배기 형태의 고내 급기 조건에서 다양한 난류 모

델을 활용하여 해석을 진행하고 이를 실험값과 비

교했다. Liang 등(2)은 자동차 시험용 챔버에서 가

열 시험 및 냉각 시험 시 챔버 내 열유동에 대해 

실험 및 해석을 수행하였다. Fesmire 등(3)은 극저온 

저장 탱크용 결합된 열교환기의 디자인을 설계하

고 성능을 평가하였다. Kolesnikov(1)와 Liang 등(2)의 

연구는 냉각 시험용 챔버의 열적 성능을 평가하였

지만, 냉각 튜브가 결합된 장치가 아니라는 점에

서 수소버스 안전성 평가 장비와 차이가 있다. 또

한, Fesmire 등(3)의 극저온 저장 탱크는 본 연구에

서 필요한 평가 장비와 유체의 종류 및 탱크의 규

모에 있어서 차이가 있다. 이처럼 극저온 챔버용 

열교환기 성능 해석에 대한 연구는 많이 진행되어 

왔지만, 수소버스를 위한 부품 안전성 평가의 시

험 조건 및 규격에 적합한 열교환기의 성능을 평

가하는 연구는 상대적으로 부족한 실정이다. 본 

연구에서는 전산유체해석을 통한 극저온 챔버 및 

열교환기의 열 및 유동 분석을 진행하여 수소버스

용 부품의 안전성을 평가하는 장비 중 하나인 고

압부품 시험설비 및 TPRD 성능평가 시험 설비의 

핵심 구성 부품인 극저온 챔버를 적절한 온도범위

로 구동하기 위한 열교환기의 성능 및 필요 용량

을 제시하고자 한다. 

2. 해석방법 

2.1 해석 모델 디자인 선정 

본 연구에서는 수소부품 안전성 평가장비에 설

치되는 저온 챔버 및 열교환기의 규격에 맞추어 

해석을 수행하였다. 시험 챔버의 크기는 0.7 m× 

0.7 m×0.5 m로서 시험 챔버 내에 시험 용액에 해

당하는 부동액은 수용액과 7:3 비율로 혼합한 유

체를 사용하였다. 이 부동액이 시험 챔버 내에 0.7 

m×0.7 m×0.35 m를 차지하고 있고, 저온으로 유지

되기 위한 냉각 튜브가 시험 챔버 내부에 형성 되

어있다. 또한 이 냉각 튜브에는 냉각수 R22가 약 

40 L/min로 흐르고 있고, 냉각수 입·출구단이 챔버

의 한 단면에 형성되어 있다. 이때, 열교환기의 열

용량 산정을 통하여 시험 챔버 내의 냉각 튜브의 

길이를 추정할 수 있기 때문에 챔버 내 부동액의 

증발 계수 및 자연 대류를 고려하여 열교환기의 

열용량 및 냉각 튜브의 길이를 선정하였다. 계산

과정은 Fig. 1과 식 (1)~(11)에 나타냈다. 냉각 튜브

는 내경 0.011 m, 외경 0.022 m를 가진 SUS316을 

사용하였으며, 열용량을 안전하게 산정하기 위하 
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Fig. 1 Flow chart of the tube length 

 
여 대기 온도 및 자연대류 열전달계수는 최댓값

(30°C, 10~25 W/m2K)으로 가정하여 계산하였다.(3) 

또한 TPRD thermal cycle 시험장비에서 부품의 저

온 열충격을 확인하기 위하여 5분 동안 저온 챔버

의 뚜껑을 열어놓는 과정이 포함되는데, 이 상황

을 고려하기 위하여 상온에 노출되는 시간은 5분

으로 가정하였다. 
 ܳ௧௢௧௔௟ ൌ ܳ௔௜௥,௜௡ ൅ ܳ௔௜௥,௢௨௧ ൅ ܳ௘௧௛௬௟௘௡           (1) ܳ௔௜௥,௜௡ ൌ ఘೌ೔ೝ௏ೌ೔ೝ஼೛ሺ்ೌ೔ೝ,∞ି ೞ்ሻ௱௧                   (2) ܳ௔௜௥,௢௨௧ ൌ ݄௡௖ܣ௪௔௟௟௦ሺ ∞ܶ െ ௦ܶሻ                 (3) ܳ௘௧௛௬௟௘௡ ൌ ݄௡௖ܣ௘௧௛௬௟௘௡ሺ ∞ܶ െ ௦ܶሻ ൅ ݄௠݄௙௚        (4) 

 
부동액의 증발속도 및 잠열은 실제 부동액을 실

험하여 연구한 논문인 Rusdi 등(4)과 Chu 등(5)을 참

고하였다. 다음의 계산과정을 거쳐 산출된 열교환

기의 필요 열용량 값은 약 3.6 kW로서 열교환기의 

안전계수(1.3)를 고려하여 약 5 kW로 산정하였다.(7)  
 ோܶଶଶ,௢௨௧ െ ோܶଶଶ,௜௡ ൌ ொ೟೚೟ೌ೗௠ሶ ஼೛                     (5) 

 
산정된 열용량 값을 이용하여 냉각수 입구 및 

출구 온도의 차이는 입구 온도(-90°C~-70°C) 사이

에서 약 5°C임을 도출하였다. 
 ܳ௧௢௧௔௟ ൌ ܷ௔௟௟ሺ ∞ܶ,ଶ െ ∞ܶ,ଵሻ                    (6) 

∞ܶ,ଵ ൌ ሺ்ೃమమ,೔೙ା்ೃమమ,೚ೠ೟ሻଶ                        (7) ܷ௔௟௟ ൌ ଵோభାோమାோయ                            (8) ܴଵ ൌ ଵ௛భଶగ௥భ௅                               (9) ܴଶ ൌ ௟௡ሺ௥మ/௥భሻଶగ௞௅                              (10) ܴଷ ൌ ଵ௛మଶగ௥మ௅                              (11) 

 
Fig. 2 Schematic diagram of the calculation 

 

 
Fig. 3 Design of chamber integrated cooling tube 

 
Fig. 2는 저온 챔버와 온도 조절을 위한 열교환

기 및 이때의 열저항도를 도식화 한 그림이다. 이 

그림에서 알 수 있듯이 도출된 열교환기의 열 용

량 값에 대하여, 냉각수 입구 및 출구 온도의 평

균값과 -60°C로 유지되고 있는 부동액의 온도 편

차에 대한 총괄 열전달 계수를 유도하여 이 총괄 

열전달 계수를 결정하기 위한 냉각수의 필요 튜브 

길이를 도출하였다. 필요 튜브 길이는 냉각수 입

구 온도에 따라 상이하며 입구온도(-90°C~-70°C)에 

대하여 약 6 m~10 m로 계산이 되기 때문에 이 규

격에 맞추어 높은 효율의 열교환기를 디자인하기 

위해 약 10 m의 냉각수 튜브 길이를 갖춘 저온 챔

버를 구성하였다. 

확정된 저온 챔버 내부의 부동액과 냉각수 튜브

의 모델은 Fig. 3과 같다. 이때, 냉각수 입구 및 출

구단의 길이를 부동액으로부터 각각 0.5 m의 길이

를 추가함으로써 해석함에 있어 완전 발달 영역을 

형성하고 역류를 방지하도록 하였으며 높이에 따 
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Table 1 Boundary condition of modeling 

 Volumetric flow rate [L/min] Tin of R22 [°C] hnc [W/m2K] Shell conduction of side and top 

Case 1 20 ~ 60 -90 

10 

Layer 1: SUS316 (0.03 m) 
Layer 2: cerak wool (0.5 m) 

Layer 3: steel (0.05 m) Case 2 40 -90 ~ -75 

Case 3 20 ~ 60 -90 
Layer 1: SUS316 (0.03 m) 

Layer 2: polystyrene (0.5 m) 
Layer 3: steel (0.05 m) 

 
 

Table 2 Initial condition of modeling 

Operating condition  

Operating pressure and initial gage 
pressure of all parts 

1 [atm], 0 [Pa]

Initial temperature of ethylene glycol -60 [°C] 

Operating temperature of air 
26.85 [°C] 

(300 K) 
 

 
Fig. 4  Grid test based on pressure drop of the total tube 

length 

 
른 챔버 내 온도구배를 최소화하기 위해 열교환기

를 배치하였다.(8)  
 
2.2 해석 조건 및 방법 

Fig. 3과 같이 디자인된 저온 챔버에 대하여 수

행된 해석의 경계조건인 냉각수의 유량 및 입구 

온도 등에 대한 정보와 초기값은 Table 1과 2에 정

리되어 있다. Table 1과 2에서 볼 수 있듯이, cerak 

wool을 단열재로 사용하고 있는 현재의 디자인에

서는 냉각수 입구 온도를 고정으로 하여 유량별로 

해석한 case 1과 유량을 고정으로 하여 냉각수 입

구 온도별로 해석한 case 2로 나뉜다. 또한 case 3

에서는 단열재를 polystyrene으로 변경하였을 때 

냉각수 입구 온도를 고정하여 유량별로 해석을 진

행하였다.  

챔버 내부로 흐르는 유동을 정상상태, 비압축성 

유동으로 가정하였다. 냉각수는 모든 경우에서 난

류 흐름이기 때문에 튜브 내의 유동, 특히나 유체

가 흐르면서 회전하고 있는 이 모델에서는 난류 

점도에 따라 상수 값을 수정해 나가는 RNG k-

epsilon model을 사용하였다.(9,10)  

모델링에 사용한 격자는 냉각 튜브의 경우 

multizone 및 외벽 및 내부 작동 유체에 대한 edge 

size로 bias를 설정하였고, 에틸렌글리콜은 tetrahedral 

격자를 적용하였다. 해석을 하기에 앞서 해석에 

수행할 모델의 격자수의 적정성을 파악하기 위하

여 격자영향도에 대한 평가를 진행하였고, 온도구

배가 가장 높을 것으로 추측되는 유량 60 L/min 

및 냉각수 입구 온도 -90°C를 기준으로 진행하였

다. 자세한 격자영향도 평가의 결과는 Fig. 4에서 

볼 수 있다. 이 그림에서 볼 수 있듯이 5백만 개

의 격자를 사용했을 때와 6백만 개의 격자를 사용

했을 때의 압력강하 차이에 비해 6백만 개와 9백

만 개의 결과값 차이가 현저히 낮기 때문에 정확

도를 보장하면서 계산 비용을 절감하기 위하여 6

백만 개의 격자로 연구를 진행하였다. 

3. 해석 결과 및 분석 

Fig. 5에서 볼 수 있듯이, R22의 입구 온도를 -90°C

로 고정했을 때, 부피유량에 따른 부동액의 평균 

온도 차이는 최대 약 15°C이다. 또한 모든 부피유

량에서 평균 온도 값은 최소 온도보다 최대 온도

에 가깝기 때문에 최소 온도는 극히 일부분에서 

발생한다고 판단된다. 또 부피유량이 클수록 최소 

및 최대 온도의 편차가 작아지는데, 부피유량이 

크면 시간에 따른 냉각수의 열전달량이 크기 때문

에 일정한 자연대류 값을 갖는 상황에서 더 고른 

온도구배를 가질 것이라 추측할 수 있다. 온도구

배에 대한 자세한 내용은 Fig. 6~8에서 파악할 수 

있다. Fig. 6~8은 각각의 부피유량에 대하여 최소  
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Fig. 5 Volumetric flow rate of R22 vs. temperature of 

ethylene glycol (based on the inlet temperature 
-90°C) 

 

 
Fig. 6 Temperature gradient in center vertical plane of 

ethylene glycol (volumetric flow rate 20 L/min) 

 

 
Fig. 7 Temperature gradient in center vertical plane of 

ethylene glycol (volumetric flow rate 30 L/min, 
40 L/min) 

 
온도와 최대 온도를 기준으로 온도 구배를 표현한

다. Fig. 6의 경우 최대 온도 차이 3°C로 냉각수 입 

 
Fig. 8 Temperature gradient in center vertical plane of 

ethylene glycol (volumetric flow rate 50 L/min, 
60 L/min) 

 

구에 가까운 하단면에서 비교적 낮은 온도를 보여

주며 출구에 가까운 왼쪽 상단면에서 비교적 높은 

온도를 보여준다. 또한 외벽의 자연대류로 인한 

영향 때문에 내부와 외벽의 경계가 뚜렷하며 오른

쪽에서 왼쪽 방향으로 흐름 전체의 유동에 따라 

온도가 변화한다. 

Fig. 7에서는 부피유량 30 L/min과 40 L/min을 비

교할 수 있는데, 30 L/min의 경우에 20 L/min과 마

찬가지로 최소 온도 지점과 최대 온도지점의 차이

가 약 3°C이다. 하지만 40 L/min에서는 약 2°C로 

온도구배가 완만해졌으며, 평균 온도 값 또한 20 

L/min에 비하여 약 10°C 낮아졌다. Fig. 8에서는 40 

L/min과 같이 50 L/min과 60 L/min에서 최소-최대 

온도 차이가 약 2°C이다. 통상적으로 부피유량이 

커질수록 온도구배가 낮아지지만 40 L/min 이후에

서는 냉각튜브의 입출구단에 대한 에너지 균형에 

의하여 온도 차이가 2°C 이내를 도달하는데 한계

가 있다고 여겨진다. 또한 60 L/min에서는 냉각튜

브의 외벽부근을 제외하고 에틸렌글리콜의 내부에

서는 온도 차이가 거의 보이지 않는다. 

Fig. 9에서는 부피유량 40 L/min으로 고정하였을 

때, 입구 온도별 부동액의 온도를 볼 수 있는데, 

입구온도 -90°C에서 -75°C로 증가할수록 부동액의 

최대 온도 값과 평균 온도 값이 가까워진다. 또한 

부피유량이 변하는 Fig. 5에 비하여 평균 온도의 

최댓값과 최솟값의 차이가 크고 이는 부피유량에 

비하여 냉각수의 입구온도가 부동액의 낮은 온도

를 유지하는데 더 큰 영향력을 끼친다는 것을 보

여준다.  

Fig. 10과 11에서는 부동액 내부의 가장 중앙 선 
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Fig. 9 Inlet temperature of R22 vs. temperature of 

ethylene glycol (based on the volumetric flow 
rate 40 L/min) 

 

 
Fig. 10 Temperature of ethylene glycol according to 

point of center line (based on the inlet temperature 
-90°C) 

 

 
Fig. 11 Temperature of ethylene glycol according to point 

of center line (based on the volumetric flow rate 
40 L/min) 

 

에 대하여 높이별 온도 값을 나타낸 것으로, 전체

적으로 봤을 때 각 상황에 따라 높이별 온도가 균 

 
Fig. 12 [Polystyrene] volumetric flow rate of R22 vs. 

temperature of ethylene glycol (based on the 
inlet temperature -90°C) 

 

일하다. 다만 미세한 차이로 높이가 커질수록 온

도가 증가하는데, 입출구단이 각각 아랫면과 윗면

에 가까이 위치하기 때문으로 판단된다. 또한 각

각의 그래프 모두 point 9에서 10으로 갈 때 온도 

값이 다른 지점의 변화에 비하여 더욱 크다는 것

을 볼 수 있는데, 이는 윗면에서의 자연대류로 인

한 열 손실의 영향 때문이다. 

Fig. 12에서는 단열재를 cerak wool에서 polystyrene

으로 변경시켰을 때 부피유량별 부동액의 온도 값

을 보여준다. Polystyrene은 cerak wool에 비하여 저

렴하고 제작이 용이하지만 상대적으로 높은 열전

도성을 띄기 때문에 전체적으로 저온을 유지하는

데 취약하다. 냉각수를 -90°C의 낮은 입구온도를 

고정하였을 때, 가장 낮은 부피유량인 20 L/min에

서 평균 온도 -60°C 이하로 목표온도에 도달하지

만, 이는 저온 챔버가 닫혀 있는 정상상태인 초기

값 -60°C일 때의 상황이기 때문이고 실제 실험에

서는 챔버의 뚜껑을 여는 등의 추가적인 열손실을 

고려해야 한다. 

4. 결 론 

본 논문에서는 수소부품 안전성 평가용 극저온 

챔버를 부품평가에 필요한 적절한 온도범위로 구

동하기 위해 극저온 챔버 및 열교환기에 대한 열 

유동 해석을 진행하였다. 열교환기의 부피 유량 

및 냉각수 입구 온도에 따라, 그리고 챔버의 외벽

에 위치하는 단열재 종류에 따라 극저온 챔버 내

부의 부동액에 대한 온도를 비교 분석하였으며 필

요한 온도로 유지하기 위한 적절한 열교환기의 용

량 및 규격을 산정하였다. 해석 결과 단열재로서 

cerak wool이 저온 챔버의 온도를 유지하기 위한 
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조건으로 충분하며, 냉각수 입구 온도 -90°C일 때 

20 L/min의 유량으로도 부동액 목표온도 -60°C를 

유지할 수 있다. 다만 균일한 온도 분포를 위해서

는 유량이 최소 40 L/min 이상을 만족하여야 한다. 
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