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Experimental Study on the System Performance Characteristics of 

2 kW Class Reverse Brayton Refrigeration System

Keun Tae Lee

Department of Refrigeration and Air Conditioning Engineering, 

Graduate School

Pukyong National University

Abstract

  With increased commercialization of high-temperature superconducting(HTS) 

power cables cooled using liquid nitrogen and the use of liquefied natural gas 

as fuel, the need for large-capacity refrigeration systems is gradually 

increasing. Among the many refrigeration system, there is a significant interest 

in reverse Brayton refrigeration system, which have demonstrated excellent 

energy efficiency and cooling power while requiring less installation space and 

long maintenance cycles. Hence, significant research and development on the 

process and thermodynamics of reverse Brayton refrigeration system has been 

carried out, but experimental research for reverse Brayton refrigeration system 
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is more required.

  In this paper, the effect of main components and pressures on the 

performance and exergy characteristics of reverse Brayton refrigeration system 

with neon as a refrigerant was analyzed by using the HYSYS software. as a 

result, The effectiveness of heat exchanger is most important parameter to 

increase performance and exergy efficiency.

  Based on the performance and exergy efficiency analysis, the thermodynamic 

design of a reverse Brayton refrigeration system with a cooling power of 2 

kW class at 77 K has been performed. The proposed refrigeration system uses 

a cryogenic turbo-expander, scroll compressor, and plate-type heat exchanger 

unlike conventional reverse Brayton refrigeration system. This study also 

described the performance test conducted on the fabricated system. 

  When operating the 77 K for target temperature, it took 5.5 hours to cool 

down due to the thermal mass of the plate-type heat exchangers. The 

isentropic efficiency of the cryogenic turbo-expander was measured to be 86 

%, which is higher than the design specification. The effectiveness of the 

plate-type heat exchanger and the flow rate and operating pressure of the 

refrigerant were found to be lower than the design specification. 

  As a results of comparing the performance of the reverse Brayton 

refrigeration system while changing the target temperature from 77 K to 120 

K, it could be confirmed that the system is operated stably, the refrigerant 

flow rate is decreased, the inlet pressure of cryogenic turbo expander is 

decreased by about 2 ~ 3%, and the buffer tank pressure is increased. The 

plate-type heat exchanger effectiveness of high pressure is decreased and the 

plate-type heat exchanger effectiveness of low pressure is increased according 
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to the target temperature increasing. 

  Consequently, the cooling power of the fabricated reverse Brayton 

refrigeration system was measured to be 1.23 kW at 77 K and 1.64 kW at 

110K. In the future, we expect to achieve the targeted cooling power through 

further improvements of the scroll compressor and plate-type heat exchanger. 

In addition, faster commercialization of HTS power cables and more efficient 

storage of liquefied natural gas will be realized.
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제 1 장 서 론

1.1 연구 배경

  산업의 발전으로 전력 수요가 급격히 증가하고 있으며 이를 대응하기 위

해 –196 ℃ (77 K) 이하에서 전기적 저항이 거의 없는 친환경 전력기기인

초전도 케이블이 개발되고 있다[1-2]. 또한 전세계 환경 문제로 인하여 질

소산화물 (NOx) 및 황산화물 (SFOx) 배출 규제가 강화됨에 따라 친환경

연료로써 천연가스의 에너지 비중이 증가하고 있으며 Fig. 1.1과 같이 2035

년에 천연가스가 석유 다음으로 주요 에너지원으로 대두 될 것으로 전망되

고 있다[3].  

Fig. 1.1 Outlook for energy consumption
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  초전도 케이블과 기존 상전도 케이블의 개략도를 Fig. 1.2에 나타내었다. 

초전도 케이블은 극저온 환경인 77 K (-196 ℃)이하에서 사용되며 기존 상

전도 케이블과 비교하면 약 5배 높은 용량이 송전 가능하고 1/3 수준의 전

송 손실을 보유하고 있기 때문에 신규 전력망 구축이 어려운 대도시 부하

밀집 지역에 효율적이고 경제적인 전력망이 될 것으로 각광 받고 있다. 이

러한 이유로 초전도 케이블에 대해 많은 연구개발이 수행되었고 현재 실증

연구 단계를 거쳐 상용화를 추진하고 있다[4]. 

  초전도 케이블의 내부를 77 K 이하 상태로 유지하기 위해 액체질소

(LN2, -196℃)를 순환시키며 상온의 외부 열침입과 전기 통전에 의한 발생

되는 초전도 케이블 내부 및 교류손실 (AC Loss) 등에 의한 열부하로 인해

승온되는 액체질소를 다시 과냉각하기 위해 극저온 냉동기가 필요하다. 초

전도 케이블의 상용화 뿐 만 아니라 경제성을 확보하기 위해서는 최소

2km 이상의 초전도 케이블이 필요하며 초전도 케이블의 길이가 증가함에

따라 증가되는 열부하를 대응하기 위한 대용량 극저온 냉동기 중 유지보수

및 효율이 우수한 reverse Brayton 극저온 냉동기에 대한 연구가 활발하게

진행되고 있다[5-6]. 

(a) Schematics of superconducting cable (b) Schematics of conventional cable 

Fig. 1.2 Schematics of superconducting and conventional cable
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  전 세계적으로 대기 환경오염이 심각해짐에 따라 국제해사기구 (IMO, 

International Maritime Organization)에 의해 Fig. 1.3과 같이 국제 배기가스

배출 규제가 2011년부터 강화되어 황산화물은 2020년부터 3.5 %에서 0.5 

%로 규제되고 질소산화물은 2011년 대비 2016년에 80 %까지 감축하게 된

다[7]. 또한 북미와 유럽 중심으로 Fig. 1.4와 같이 선박 배기가스 규제지역

(ECA, Emission Control Area)이 확대되고 국내는 미세먼지 감축 대책의 일

환으로 항만 미세먼지를 2022년까지 50% 감축하는 선박 배기가스 규제가

시행된다[8]. 이러한 규제로 인하여 중유 (HFO, Heavy Fuel Oil) 등 기존 화

석 연료를 대체하기 위한 친환경 연료로서 LNG (Liquefied Natural Gas)가

각광받고 있으며 이에 따라 LNG를 연료로 추진하는 선박 수요가 급격하

게 증가될 것으로 예상되고 이와 동시에 LNG 연료추진 선박에 연료인

LNG를 공급해 줄 수 있는 LNG 벙커링 선박의 수요도 동반 증가될 것으

로 예상된다.

  대기압에서 약 110K (-163℃)인 LNG를 저장하는 LNG 관련 선박은 상온

의 대기에 의해 자연적 열침입을 받게 되며 그로 인하여 LNG가 기화되어

BOG (Boil Off Gas)가 발생한다. 다량의 BOG는 LNG 저장 탱크의 내부 압

력을 상승시키고 압력 상승은 LNG 저장 탱크의 구조적인 문제를 야기 시

킬 수 있기 때문에 LNG 저장 탱크의 내부 압력을 유지하기 위해 BOG 배

출이 필요하다. BOG를 대기로 배출하는 것은 지구 온난화 문제의 원인이

될 수 있기 때문에 가스연소장치 (GCU : Gas Combustion Unit)를 활용하여

대부분 소각하였다. 그러나 이러한 방법은 LNG 수송 효율을 저감시킬 뿐

만 아니라 전체적으로 에너지 손실 상승을 초래하기 때문에 BOG를 재액

화하여 다시 저장하는 방법이 현재 각광 받고 있다[9-10]. 

  다양한 BOG 재액화 시스템 중에서 엑서지 효율 및 냉각 성능이 우수하

고 상대적으로 무게 및 설치 공간이 가장 적은 reverse Brayton 극저온 냉
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동기에 대한 관심이 매우 높으며 이러한 결과로 열역학적 공정 및 관련 기

기에 대한 연구 개발이 활발하게 수행되고 있다.[11-13].

Fig. 1.3 Regulations of IMO

Fig. 1.4 Expansion of ECA
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1.1.1 초전도 케이블 연구 동향

IEA (International Energy Agency)는 글로벌 전력 수요가 지속적으로 증가

할 것으로 전망하고 있고 온실가스 감축을 위해 전력 시스템의 효율화를

권고하고 있으므로 송전 용량이 크고 송전 손실이 적은 초전도 케이블을

포함한 초전도 전력기기의 전력계통 적용이 기대되고 있다. 이러한 이유로

우리나라를 포함하여 미국, 일본, 유럽 등 선진국 중심으로 초전도 케이블

에 대한 수요가 높아질 것으로 전망되어 국가 재정적 지원 하에 초전도 케

이블이 연구 개발되었고 현재 실증 시범 사업을 통한 상용화 단계 진입을

모색하고 있다. 친환경 전력망에 대한 사회적 요구에 따라 초전도 케이블

의 시장 규모는 계속 확장하여 급격하게 성장될 것으로 예측되고 있다. 

  미국은 국가 전력망의 안보차원으로 변전소간 연계 상업 운전을 위한

HYDRA, ComEd (Commonwealth Edison) 프로젝트를 진행 중에 있다. 일본

은 NEDO (New Energy Development Organization) 등을 통해 지속적으로 초

전도 기술 개발을 지원하고 있으며, 초전도 케이블과 관련하여 2020년 200 

km의 장거리 직류 초전도 케이블 설치를 위한 ISHIKARI 프로젝트를 진행

중에 있다. 유럽에서는 정부 지원 하에 AmpaCity 프로젝트 (독일), NUON 

프로젝트 (네덜란드), EDF 프로젝트 (프랑스) 등의 시범 및 상용사업이 진

행 중에 있으며 특히 전 유럽 스마트 그리드 구축을 목표로 한 ‘전기 그리

드 계획’에 신전력망 기술 중 하나로 초전도 전력케이블을 지정하고 있다. 

우리나라는 차세대 초전도 응용기술 개발 사업을 통해 AC (교류) 22.9 kV

급 및 154 kV급 초전도 케이블을 연구 개발하였고 실증운전을 성공적으로

수행하여 세계 최고 수준의 초전도 케이블 기술을 보유하게 되었다. 이를

바탕으로 2016년부터 세계 최초의 초전도 케이블 상용화 프로젝트인 신갈-

흥덕 변전소 간 1 km AC 23 kV급 초전도 케이블 시스템 사업을 추진하였
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고 초전도 케이블 냉각에 7.5 kW (at 69 K) reverse Brayton 극저온 냉동기

가 적용하여 현재 운전 중이다. 또한 AC 154 kV 3상 초전도 케이블 실증

프로젝트도 기획하는 등 초전도 케이블 상용화를 위해 노력하고 있다[14]. 

초전도 케이블 시스템은 Fig. 1.5와 같이 초전도 케이블과 극저온 시스템으

로 이루어져 있으며 그 중 극저온 시스템은 극저온 환경을 안정적으로 유

지하기 위하여 냉동기 (Refrigeration system), 압력제어기 (Pressure builder), 

극저온 순환 펌프 (Circulation pump) 등으로 구성되어 있다.  

  전력 시장은 경제 및 안전 문제 등으로 인하여 시장 진입이 매우 어려기

때문에 빠른 시장 진입을 위해서는 초전도 케이블 시스템의 신뢰성 검증이

필요하다. 이를 위해서는 오랜 기간 대용량 전력을 안전하게 이송할 수 있

는 초전도 케이블과 유지 보수가 적으며 극저온 환경을 안정적으로 유지할

수 있는 고신뢰성 극저온 냉동기 개발이 필요하다. 초전도 케이블은 많은

연구를 통해 국산화가 되었지만 극저온 냉동기는 해외 전량 의존하고 있어

초전도 케이블 시스템 상용화를 위해서는 극저온 냉동기의 국산화 개발이

필요하다.

Fig. 1.5 Superconducting cable system of LS Cable & System corp.
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1.1.2 LNG 액화 연구 동향

  LNG 관련된 선박으로는 LNG 수송 (Carrier), LNG 벙커링 (Bunkering), 

LNG 연료추진 시스템 (FGSS, Fuel Gas Supply System) 선박 등이 있다. 천

연가스는 해외 (호주, 미국 등)에서 전량 수입하고 있으며 천연가스를 운송

하면 많은 운송료가 발생하기 때문에 천연가스를 밀도가 1/600인 액화천연

가스 (LNG)로 액화시켜 LNG 수송 선박을 통해 운송하며 장거리 운항을

위해 LNG를 선박에 탑재하여 연료로 추진하는 선박이 건조된다.

  2018년 기준으로 운항되고 있는 LNG 연료추진 선박은 122척, 발주된 선

박은 129척이고 운항 선박의 선종은 컨테이너선, 원유운반선, 화학제품운반

선, 페리선, 벌크선 등이 있다. LNG 연료추진 선박 건조는 Fig. 1.6과 같이

2025년까지 약 227척 정도 발주가 전망되며 이를 기반으로 LNG 연료추진

선박의 시장 규모는 3조 3천억원으로 예측되고 향후 더 많은 수요가 예상

된다.

Fig. 1.6 Operation and order of LNG fueled propulsion ship[15]
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  LNG 연료추진 선박의 수요가 증가될 것으로 예상됨에 따라 세계 주요

항만 역시 LNG를 충전할 수 있는 LNG 벙커링 인프라 및 해상 LNG 벙커

링 선박 구축을 추진하고 있다. LNG 벙커링 선박은 LNG 연료추진 선박에

LNG를 공급하는 시스템을 의미하며 LNG 벙커링 선박은 Fig. 1.7과 같이

2020년 약 15척이 운항 중이거나 운항 예정이고 향후 점진적으로 증가하여

2023년 22척이 발주 될 것으로 전망되고 있다. 또한 국내 LNG 벙커링 수

요는 2030년에 약 140만톤에서 2040년에 약 350만톤으로 증가할 것으로 예

상되고 있다. 

  LNG 벙커링 선박에 LNG를 저장할 때와 LNG 연료추진 선박에 LNG를

공급할 때 발생되는 BOG를 대기로 방출하지 않는 국제적인 방안이 검토

되고 있으며 이로 인하여 극저온 냉동기를 적용하여 BOG를 재액화하는

6,500m3 급 LNG 벙커링 선박이 건조하여 인도되는 등 극저온 냉동기를 활

용한 LNG 벙커링 선박의 수요가 증가 할 것으로 예상한다.

Fig. 1.7 Operation and order of LNG bunkering ship[15]
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1.1.3 극저온 냉동기 연구 동향

  미래 에너지 사회를 대비하는 초전도 케이블 시스템과 친환경 에너지인

LNG를 생산, 수송 및 저장하는 과정에서 극저온 냉동기는 반드시 필요하

며 극저온 냉동기는 작동 온도와 냉각 성능에 따라 다양한 열역학 사이클

로 구현이 가능하다.

  초전도 케이블을 냉각하는 극저온 냉동기로 초전도 케이블 개발 단계에

서는 초전도 케이블 길이가 짧아 열부하가 낮기 때문에 Stirling 및 GM 

(Giord-McMahon) 냉동기를 이용하였으나 초전도 케이블 상용화 단계에서는

초전도 케이블 길이가 길어져 열부하가 높기 때문에 대용량 극저온 냉동기

를 사용하며 현재 reverse Brayton 극저온 냉동기가 가장 각광 받고 있다. 

국내에서는 상용화를 위한 AC 23 kV 50 MVA 1 km 초전도 케이블 시스

템과 실증을 위한 AC 154 kV 600 MVA 1 km 초전도 케이블 시스템에 수

kW급 reverse Brayton 극저온 냉동기를 설치하여 사용하였고 미국에서는

12 kV 72 MVA 2 km 초전도 케이블 시스템에서 10 kW급 reverse Brayton 

극저온 냉동기를 적용할 계획이다. 

  BOG를 LNG로 재액화하는 시스템으로 육상 플랜트에서는 Table 1.1와

같이 탄화수소 계열 냉매를 사용한 Cascade, Single Mixed refrigerant (SMR), 

Propane Precooled Mixed Refrigerant (C3MR), Dual Mixed Refrigerant (DMR)

를 사용한다[16]. 하지만 해상에서 선박 움직임에 의한 성능 저하가 적고, 

시스템 크기가 작고 가벼우며, 원료가스 (Feed gas)의 성분에 민감하지 않

다는 장점 때문에 reverse Brayton 극저온 냉동기가 대안으로 평가받고 있

다. Reverse Brayton 극저온 냉동기는 극저온 터보팽창기 (Cryogenic turbo 

expander), 압축기 (Compressor), 열교환기 (Heat exchanger) 및 Cold box 등

의 주요 구성 기기로 구성된다.
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  Fig. 1.8은 Air Liquide사의 reverse Brayton 극저온 냉동기 개략도 및 시스

템을 나타낸다. 국외 선진 기업은 주로 대용량 극저온 액화 플랜트 시장을

주도하고 있으나 초전도 케이블이 상용화되어 가고 LNG 시장이 활성화되

면서 이 시장에 적용이 가능한 reverse Brayton 극저온 냉동기를 개발하였

다. Taiyo Nippon Sanso사는 십여 년 동안 reverse Brayton 극저온 냉동기를

Fig. 1.9와 같이 개발하였고 현재 10 kW급 reverse Brayton 극저온 냉동기를

상용화하여 초전도 케이블 시스템 실증 사업에 적용하고 있다.

  국내는 초전도 케이블을 포함한 초전도 전력기기의 상용화와 LNG 관련

선박 수요 증가로 reverse Brayton 극저온 냉동기의 개발 필요성이 꾸준히

제기되었고 이러한 결과로 여러 기관 및 기업에서 극저온 냉동기 및 관련

구성 기기를 연구 개발을 추진하였으나 설계 및 제작에 대한 기술 난이도

가 높아서 아직 개발이 완료되지 못하고 있는 실정이다. 

Table 1.1 Comparison by natural gas liquefaction process

Item Cascade SMR C3-MR DMR N2-Expander

Thermal efficiency High Medium High High Low

Equipment count High Low Medium Medium Medium

Refrigerant storage Large Medium Large Medium None

Capital investment Medium Low Medium Medium High

Offshore suitability Medium High Medium High High

Compactness Low Medium Low Medium High

Motion impacts Medium Medium High Medium Low
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Fig. 1.8 Reverse Brayton refrigeration system of Air Liquide corp.[17-18]

Fig. 1.9  Reverse Brayton refrigeration system of Taiyo Nippon Sanso 

corp.[19-20]
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  우리나라는 세계 최고 수준의 초전도 케이블 기술을 보유하고 있고 전

세계 LNG 선박 건조를 가장 많이 하고 있으나 핵심 기기인 극저온 냉동

기는 전량 해외 선진 기술에 의존하고 있다. LNG 관련 제품군에서 BOG 

재액화에 대한 수요가 향후 지속적으로 증가될 것으로 전망하나 BOG 재

액화에 적합한 reverse Brayton 극저온 냉동기의 설계/제작/운영 기술은 부

족한 실정이어서 향후 세계 시장에서의 산업 경쟁력 약화가 우려되므로

LNG 관련 제품군의 경쟁력을 강화하기 위해서 reverse Brayton 극저온 냉

동기 국산화 개발이 필요하다. 현재 국내 reverse Brayton 극저온 냉동기와

관련한 기기 개발이 진행되고 있으나 공정 및 시스템 개발에 대한 연구는

많이 미흡한 실정이다. 

  Reverse Brayton 극저온 냉동기는 대형 의료 및 항공 우주 등 관련 산업

뿐 만 아니라 다양한 분야에 활용이 가능하다[21-23]. 친환경 에너지인 수

소를 기반한 수소 경제 활성화를 위해서는 대용량 수소 공급/이송/저장이

필요하며 Fig. 1.10과 같이 기체 수소 대비 부피가 1/800이고 저장 및 수송

효율이 4.5배 높을 뿐 만 아니라 저압에서 저장이 가능한 액체수소 활용이

각광 받을 것으로 전망되므로 수소를 효율적으로 액화할 수 있는 reverse 

Brayton 극저온 냉동기의 활용이 증가될 것으로 판단된다.

Fig. 1.10 Comparison of gaseous and liquid hydrogen
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1.2 종래 연구

  국내 초전도 케이블 시스템 및 BOG 재액화를 위한 reverse Brayton 극저

온 냉동기에 관한 연구는 대부분 시뮬레이션을 통한 시스템 공정과 일부

주요 구성 기기의 설계 기술 개발에 대한 연구로 이루어져 있다.

  초전도 케이블 관련해서 J. W. Lee 등[24]은 초전도 케이블 냉각에 요구

되는 2 kW급 reverse Brayton 극저온 냉각사이클을 열역학적으로 설계하고

이를 바탕으로 극저온 터보팽창기를 설계 연구하여 효율이 80%인 해석 결

과를 제시하였다. M. J. Chung 등[25]은 65K 과냉 액체질소를 연속 생산하

기 위해 헬륨 (Helium)을 냉매로 한 5 kW급 Brayton 극저온 냉각 사이클

해석과 냉각 성능 및 기계적 효율을 고려한 플레이트 핀 (Plate-fin) 열교환

기의 최적 길이 설계를 연구하였다. H. M. Chang 등[4]은 HYSYS를 이용하

여 1 km급 초전도 케이블 시스템에 사용하는 액체질소를 72 K에서 65 K

까지 과냉할 수 있는 10 kW급 Brayton 극저온 냉각 사이클에 대해 열역학

적 연구하였고 작동 유체로 헬륨 및 네온 (Neon)에 대한 FOM (Figure of 

Merit)을 분석하였다. 

  LNG 관련해서 H. M. Chang 등[26-27]은 질소 (N2)를 냉매로 160 ℓ/h 메

탄을 액화하기 위한 reverse Brayton 극저온 냉각 사이클을 열역학적으로

설계하고 작동 압력과 플레이트 핀 열교환기의 크기 최적 조건을 제시하였

으며 천연가스를 액화하기 위한 최적 공정을 연구하여 효율과 소형화를 위

한 최적 사이클을 제시하였다. Y. G. Shin 등[28]은 LNG 재액화를 위해

Hamworthy사의 reverse Brayton 사이클과 Claude 사이클의 동특성 모사를

통해 각 사이클의 공정 제어 및 성능을 비교 분석하였고 reverse Brayton

사이클이 제어 및 구성에서 보다 효율적이고 간단하다고 보고하였다. Y. P. 

Lee 등[29]은 HYSYS를 이용하여 질소를 작동유체로 한 reverse Brayton 극
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저온 냉각 사이클에서 기존 사이클과 BOG-BOG 열교환기 사용에 따른 열

역학적 성능을 비교하였다. B. S. Ko 등[30]은 HYSYS를 이용하여 LNG 선

박에서 발생하는 BOG를 재액화하기 위해 작동 냉매를 질소로 한 reverse 

Brayton 사이클과 Claude 사이클 시스템의 재액화량을 비교 분석하였다. 국

내는 대부분 reverse Brayton 극저온 냉동기에 대한 사이클 시뮬레이션 연

구가 주를 이루고 있기 때문에 시뮬레이션 결과 신뢰성을 확보하기 위해

reverse Brayton 극저온 냉동기 실험적 연구가 필요하다고 판단된다.

  해외 초전도 케이블 및 LNG 재액화 시스템에 대한 reverse Brayton 극저

온 냉동기에 관련된 연구는 시뮬레이션을 통한 reverse Brayton 극저온 사

이클 분석, 다른 시스템과의 비교 분석, 관련 구성 기기 및 운전 조건 변화

등에 따른 시스템 공정 연구 등을 포함한 다양한 연구가 수행되었을 뿐만

아니라 실험을 통한 검증 결과도 제시하였다. 

  초전도 케이블 경우 S. Yoshida 등[31-32]은 초전도 전력기기 적용을 위

한 reverse Brayton 극저온 사이클의 열교환기 유용도와 압축기 및 극저온

터보팽창기 효율이 냉각 성능 및 COP에 미치는 영향을 비교 분석하였고

액체질소를 과냉각하는 부하 열교환기로써 2단 플레이트 핀 열교환기를 사

용하여 열교환기 동결 발생에 대한 시뮬레이션 연구를 수행하였다. H. 

Hirai 등[33-35]은 초전도 케이블 시스템 적용을 위해 작동 유체를 네온으

로 한 70 K에서 2 kW급 reverse Brayton 극저온 냉동기 및 자기 베어링

(Magnetic bearings)을 설계 및 제작하여 성능 실험을 수행하였고 65 K에서

2 kW의 냉각 성능 결과를 제시하였다. S. Ozaki 등[36]은 네온을 사용하여

초전도 케이블 냉각을 목적으로 자기 베어링을 이용하고 2단 압축 및 2단

팽창하는 10 kW급 reverse Brayton 극저온 냉동기를 제작하고 시험하여 냉

각 특성 및 성능 등의 결과를 제시하였고 부하 변동에서 목표 온도와 액체

질소 온도 차이가 3K이내임을 보고하였다. N. Naoko 등[37]은 3단 압축 및
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1단 팽창하는 5 kW급 reverse Brayton 극저온 사이클을 제작하고 Asahi 변

전소의 240m 66kV 200MVA에 초전도 케이블을 실계통 연결하여 실증 시

험을 수행하였다. A. K. Dhillon 등[5]은 초전도 케이블에 대해 다른 온도에

서 주어진 부하에 대해 reverse Brayton 극저온 사이클의 운전 압력과 압력

비와 같은 공정 변수를 최적화하기 위한 엑서지 분석을 수행하였다. 

  LNG 경우 S. K. Kochunni 등[8, 38-39]은 HYSYS를 활용하여 저온 BOG 

압축기가 구성된 기본 reverse Brayton 극저온 냉동기의 주요 구성 기기의

사양에 따른 엑서지 분석을 수행하였고 구성 기기의 사양과 작동 조건이

BOG 회수와 전력 소모에 가장 큰 영향을 미친다는 것을 보고하였고 압축

기 전단 냉매를 BOG로 예냉하고 상온 BOG 압축기를 사용한 개선 모델과

엑서지 효율을 비교 분석하였으며 LNG 운반선에서 BOG 재액화를 위해

Kapitza와 reverse Brayton 극저온 냉동기를 비교 분석하였다. J. Romero 등

[40]은 해수 온도, 팽창 전 저온 질소의 온도 및 압력과 같은 변수가

reverse Brayton 극저온 냉동기에 미치는 영향을 시뮬레이션을 통해 연구하

였다. J. R. Gomez 등[41]은 선진 기업들이 개발한 다양한 Cascade형 재액

화 사이클과 reverse Brayton 극저온 사이클을 비교 분석하였으며 Y. Shin 

등[42]은 HYSYS를 이용하여 초기 구동과 유휴 (Idle) 모드를 포함한 모든

운전 조건에 대한 동적 시뮬레이션이 수행하여 다양한 BOG 부하 조건에

서의 공정 제어를 제안하였다. D. H. Kwak 등[11]은 LNG 연료추진 선박에

극저온 BOG 압축기를 사용하지 않으며 질소를 냉매로 한 reverse Brayton 

극저온 사이클에 관해 다양한 운전 조건에 따른 액화 공정 설계 및 최적화

에 대해 연구하였다. T. B. He 등[43]은 소규모 LNG 플랜트에 프로판 및

R410a 예냉 시스템을 적용하여 질소 reverse Brayton 극저온 사이클의 성능

을 시뮬레이션을 통해 비교하였다.
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  또한 우주 탐사 및 액화수소에 관련된 reverse Brayton 극저온 냉동기에

대한 연구도 수행되었다. H. Quack 등[44]은 수소 액화를 위해 헬륨과 네온

을 혼합한 넬륨 (Nelium)을 이용한 reverse Brayton 극저온 사이클의 효율을

연구하였다. H. M. Chang 등[22]은 수소를 액화하기 위한 헬륨 및 네온

reverse Brayton 극저온 사이클과 Linde-Hampson 및 Claude 사이클 등 다양

한 사이클과 성능을 비교 분석 하였다. M. V. Zagarola 등[45]은 우주 연구

를 위해 20 K 이하의 온도에서 2단 Turbo-Brayton 극저온 냉동기에 성능

평가를 수행하였다. R. W. Hill 등[46]은 우주 탐사용 적외선 센서용 reverse 

Brayton 극저온 냉동기에 적용할 500 W급 영구자석 모터를 제작하여 성능

시험을 수행하였다. 

  Fig. 1.11과 같이 reverse Brayton 극저온 시스템 사이클 및 관련 기술 분

야의 주요특허를 조사한 결과를 나타낸다. 국가별/출원인 국적별 특허동향

에서 미국 출원이 전체의 약 34 %를 차지하고 그 뒤로 일본과 유럽이 약

25 %정도를 차지하고 있다. 

Fig. 1.11 Patent application status 
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  주요특허를 분석한 결과 대부분 reverse Brayton 극저온 시스템 사이클에

관한 기술 개발이 가장 많았으며 Taiyo Nippon Sanso와 IHI Corp.가 압력

제어 기술 개발에 많은 특허를 보유하였고 Sanyo Electric Co. Ltd.가 압축

기 분야에 많은 특허를 보유하고 있었다. 국내는 한국가스안전공사가 천연

가스 액화와 관련된 프로세스 분야에 많은 특허를 출원하였다. 주요특허의

기술별 구성 비중을 살펴보면 reverse Brayton 극저온 시스템 사이클 분야

가 약 63 %로 가장 많은 점유율을 보였으며 구성장치 분야가 약 22 %, 제

어시스템 분야가 15 % 정도의 특허 분포를 나타냄을 알 수 있었다. 
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1.3 연구의 목적 및 논문 구성

  미래 고부가가치 사업이며 친환경인 초전도 케이블 및 BOG 재액화 시

스템의 상용화를 위해서 reverse Brayton 극저온 냉동기의 국산화가 필요하

며 이를 위해서는 reverse Brayton 극저온 냉동기의 설계, 제작 및 운영 기

술 개발이 필요하다. 국내는 reverse Brayton 극저온 냉동기 개발과 관련하

여 대부분 시뮬레이션을 통한 설계 연구만 추진되었으며 reverse Brayton 

극저온 냉동기를 실제 제작하고 실험을 수행한 연구가 부족한 실정이다. 

이러한 이유로 본 연구에서는 크기가 작고 고효율이고 유지보수가 용이한

reverse Brayton 극저온 냉동기를 개발하기 위하여 냉각 성능이 77 K에서 2 

kW급인 기본적인 reverse Brayton 사이클의 엑서지 및 성능 특성을 시뮬레

이션을 통해 분석한 후 열역학적으로 설계하였다. Reverse Brayton 극저온

냉동기의 시스템 특성을 파악하기 위해 종래 연구와 달리 스크롤 (Scroll) 

압축기와 판형 (Plate-type) 열교환기 및 극저온 터보팽창기를 적용한

reverse Brayton 극저온 냉동기를 제작하였다. reverse Brayton 극저온 냉동기

를 실제 운전하여 예냉 (Cool down), 성능 평가 및 열부하 변화에 따른 성

능 변화 실험을 수행하였다. 이러한 실험을 통하여 reverse Brayton 극저온

냉동기의 성능을 포함하여 적용된 주요 구성 기기가 reverse Brayton 극저

온 냉동기에 미치는 영향성 및 적용 가능성을 분석하였다. 이러한 결과는

향후 대용량 reverse Brayton 극저온 냉동기의 설계, 제작 및 운영 기술 개

발에 기초 자료로 제공되어 국산화 개발에 기여될 것으로 판단된다.
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  연구 목표를 달성하기 위하여 본 논문은 모두 7개의 장으로 이루어져 있

으며 각 장의 개요는 다음과 같다.

제 1 장은 서론으로 reverse Brayton 극저온 냉동기에 관한 연구가 이루어

져야 하는 연구 배경과 동향을 밝혔으며 관련된 종래 연구에 대하여 조사

분석하고 본 연구 목적 및 논문 구성에 대해 서술하였다. 

제 2 장은 reverse Brayton 사이클을 살펴보고 reverse Brayton 극저온 냉동

기에 사용되는 주요 구성 기기를 설명하였다.

제 3 장은 시뮬레이션을 통하여 기본 reverse Brayton 사이클에서 주요 구

성 기기의 효율과 저압 및 고압부 압력 변화에 따른 엑서지 파괴 인자 및

엑서시 효율 변화를 비교 분석하였다.

제 4 장은 시뮬레이션을 통하여 기본 reverse Brayton 사이클에서 주요 구

성 기기의 효율과 저압 및 고압부 압력 변화에 따른 압축일, 냉각 성능 및

 변화를 비교 분석하였다.

제 5 장은 실험 장치 및 방법으로 열역학적으로 77 K에서 약 2 kW급

reverse Brayton 극저온 냉동기의 설계와 실험 장치 제작을 서술하였고 실

험 방법을 설명하였다. 

제 6 장은 제작된 77 K에서 약 2 kW급 reverse Brayton 극저온 냉동기의

예냉 특성과 구성 기기 및 시스템 특성을 분석하였고 열부하를 변동하여

목표 온도 변화에 따른 시스템 성능 특성을 비교 분석하였다.
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제 7 장은 결론으로 연구 결과 및 분석 등을 통해 얻은 결론을 종합 서술

하였다. 

Fig. 1.12 Outline of this study
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제 2 장 Reverse Brayton 사이클 및

구성 기기 특성

2.1 Reverse Brayton 사이클

  

  극저온(Cryogenic)은 Fig. 2.1와 같이 120 K(-153 ℃) 이하의 온도에서 사

용되거나 일어나는 현상을 의미하며 극저온에 사용될 수 있는 작동 냉매는

끓는 점이 낮고 분자 구조가 단순한 메탄, 산소, 질소, 네온, 수소, 헬륨 등

이 있다.

Fig. 2.1 Cryogenics region
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  Fig. 2.2는 본 연구에서 사용하는 이상적인 reverse Brayton 사이클의 온도

(T) - 엔트로피 (s) 선도를 나타낸다. 이상적인 reverse Brayton 사이클은 단

열 압축 (1 ~ 2) 과정 → 등압 냉각 (2 ~ 4) 과정 → 단열 팽창 (4 ~ 5) 과

정 → 등압 가열 (5 ~ 1) 과정으로 구성되며 reverse Brayton 사이클에 적용

되는 작동 냉매는 냉각 온도를 고려하여 선정한다. 

Fig. 2.2 T-s diagram of reverse Brayton cycle
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Fig. 2.3은 본 연구에 적용한 reverse Brayton 극저온 냉동기의 개략도를

나타낸다. reverse Brayton 극저온 냉동기는 폐루프 구조이며 작동 냉매는

압축기 → 방열 냉각기 (Aftercooler) → 재생 열교환기 → 팽창기 → 부하

열교환기 → 재생 열교환기 → 압축기 순으로 재순환한다. 압축기와 방열

냉각기만 상온에서 운전되며 극저온 상태로 운전되는 열교환기와 극저온

터보팽창기 등은 외부로부터의 열 침입을 방지하기 위하여 고진공 상태

(10-3 Torr 이하)에 MLI (Multi Layer Insulation) 단열 구조로 구성된 Cold 

box 내부에 설치된다[26]. 

Fig. 2.3 Schematic diagram of reverse Brayton refrigeration system
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  상온 저압의 기체 냉매는 압축기에 의해 고압으로 압축되고 (1 → 2 과

정) 압축 과정에서 발생한 압축열은 방열 냉각기에 의해 제거된 후 상온

고압 상태가 된다 (2 → 3 과정). reverse Brayton 극저온 냉동기의 효율을

증대시키기 위해 상온 고압 냉매 (3 → 4 과정)는 열교환기를 통해 저온

저압 냉매 (6 → 1 과정)와 열교환하여 저온 상태가 된다. 저온 고압 냉매

는 팽창기를 통해 외부로 일을 하며 팽창하여 온도가 보다 낮아지게 되고

이로 인하여 저온 저압 상태가 된다 (4 → 5 과정). 팽창기 출구의 저온 저

압 냉매는 부하 열교환기를 통과하며 냉각 대상으로부터 열을 흡수한 후(5 

→ 6 과정) 냉각 일을 생성하고 재생 열교환기를 통해 상온으로 승온되어

압축기로 재순환된다. 

  이상적인 reverse Brayton 극저온 냉동기의 각 지점 온도와 압력을 기준

으로 엔탈피를 도출하고 질량 유량을 측정하여 압축일 (), 냉각 성능

(), 극저온 터보팽창기 축동력 () 및 극저온 터보팽창기 등엔트로피

효율 (exp )을 식 (2.1), 식 (2.2), 식 (2.3) 및 식 (2.4)를 이용하여 계산하고

이를 바탕으로 이론적인  및 이상적인 를 식 (2.5)과 식

(2.6)을 사용하여 도출하였다. 

  ×                                                 (2.1)

  ×                                                    (2.2)

  ×                                                  (2.3)
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exp   

  
                                                   (2.4)

 


                                                 (2.5)

 

  







                                             (2.6)

  열교환기 유용도는 열회수 효율을 의미하며 최대 가능한 열전달율과 실

제 열전달율의 비이며 식 (2.7)과 식 (2.8)을 이용하여 고압 및 저압부 열교

환기 유용도를 계산하였다.

 ×max

×  
  

  
                                    (2.7)

 ×max

×  
  

  
                                    (2.8)
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  Reverse Brayton 극저온 냉동기에는 압축기, 열교환기 및 극저온 터보팽

창기 등 관련 주요 구성 기기 개발도 중요하지만 공정 설계와 시스템 운전

및 제어 기술도 매우 중요하다. 공정 설계는 압축기, 열교환기, 극저온 터

보팽창기 등 주요 구요 구성 기기 사양을 고려한 최적 reverse Brayton 극

저온 냉동기 설계 기술이 필요하며 온도, 압력 및 유량 등 사이클의 정상

상태 조건을 결정한다. 상세 설계는 공정 설계를 바탕으로 극저온 상태를

유지하기 위한 배관과 Cold box의 단열 설계 및 최적 제어를 위한 계측 설

계 기술이 필요하다. 운전 및 제어 기술은 상온에서 극저온으로 냉각되는

예냉 운전, 극저온 상태를 유지하는 정상 운전 기술, 냉각 부하 변동에 따

른 시스템 온도 및 압력 제어 기술과 reverse Brayton 극저온 냉동기 성능

평가 기술이 필요하다.

  극저온에 사용 가능한 냉매는 Table 2.1과 같이 여러 종류가 있지만 그

중 BOG를 LNG로 재액화하고 초전도 케이블 시스템 내부 액화질소를 과

냉각 할 수 있는 작동 냉매는 온도 순으로 헬륨과 네온이 있다. 본 연구에

서는 reverse Brayton 극저온 냉동기에 관련하여 효율이 높고 분자량에 의

해 낮은 터보 기계 회전 속도를 가질 수 있는 점 등을 고려하여 작동 냉매

로 네온을 선정하였다[34, 47].

  이에 본 연구에서는 네온을 적용한 reverse Brayton 극저온 냉동기 설계, 

운전 및 성능평가 등의 기술 개발을 위해 가장 기본적인 reverse Brayton 

극저온 냉동기에 대한 공정 시뮬레이션을 수행하고 그 결과를 바탕으로

reverse Brayton 극저온 냉동기를 설계하여 제작한 후 reverse Brayton 극저

온 냉동기를 운전하여 성능 평가를 수행하였다.
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Table 2.1 Cryogenic fluids

Cryogen Boiling point, K Triple point, K

Krypton [Kr] 119.78 115.77

Methane [CH4] 11.67 90.69

Oxygen [O2] 90.19 54.36

Argon [Ar] 87.30 83.81

Fluorine [F] 85.04 53.48

Carbon Monoxide [CO] 81.63 68.13

Air [0.76 N2 + 0.23 O2 + 0.01 Ar] 78.9 81.7 59.75

Nitrogen [N2] 77.36 63.15

Neon [Ne] 27.10 24.56

Hydrogen (normal) [H2] 20.39 13.96

Hydrogen (Para) [H2] 20.28 13.80

Helium-4 [He4] 4.230 -

Helium-3 [He3] 3.191 -
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2.2 극저온 터보팽창기

  

  Reverse Brayton 극저온 냉동기의 주요 구성 기기라고 할 수 있는 극저온

터보팽창기는 Fig 2.4와 같으며 수만에서 수십만 회전수 (rpm)의 속도로 회

전하는 구심 터빈을 사용한다. 극저온 터보팽창기는 작동 유체를 팽창시켜

작동 냉매의 온도를 낮출 뿐 만 아니라 작동 냉매로부터 팽창 에너지를 획

득하여 활용 할 수 있는 기기이다. 

  극저온 터보팽창기를 통해 얻어진 에너지는 발전기를 통해 전기를 생산

하거나 압축기를 구동하는 전력으로 활용할 수 있으며 와전류 제동 (Eddy 

current brake)를 통하여 열 에너지원으로도 사용이 가능하다. 극저온 터보

팽창기는 극저온 환경에서 초고속으로 작동되므로 기술적 난이도가 매우

높은 초고속/극저온 회전체 기술과 극저온 단열 기술이 필요하다. 극저온

터보팽창기를 개발하기 위해서는 극저온 물성이 반영된 극저온 터보팽창기

공력 설계 기술, 극저온 상태에서 회전 안정성을 유지시킬 수 있는 베어링

기술, 극저온 터보팽창기 내부의 이차 유로 안정화 기술, 열 및 응력에 관

한 설계 해석 기술 등이 필요하다. 

  극저온 터보팽창기는 국외 선진기업들로부터 헬륨 및 네온을 냉매로 이

용한 극저온 터보팽창기가 오랜 기간 동안 연구되었으며 현재 Linde, Air 

Liquide, GE Oil&Gas, Cryostar 등에 의해서 개발되었다. 비교적 소형인 70 

K에서 2 ~ 10 kW 냉각 성능을 보유한 초전도 전력기기 냉각용 reverse 

Brayton 냉동기에 사용되는 극저온 터보팽창기의 경우에는 Taiyo Nippon 

Sanso 및 Mayekawa도 개발하여 실증 연구되고 있다. 
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  현재 개발된 극저온 터보팽창기의 설계, 제작 및 운전 등 세부적인 사양

및 내용은 기업 기밀로 다루어지기 때문에 학회, 논문 및 카탈로그 등 문

헌을 통해 정보가 공개되지 않고 있는 실정이다. 이에 본 연구에서는 계산

된 설계 조건으로 개발된 극저온 터보팽창기를 사용하였다. 

(a) Cryostar corp.[48]

(b) Prvni Brnenska Strojirna corp.[49]

Fig. 2.4 Cryogenic turbo expander 
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2.3 열교환기

  

  Reverse Brayton 극저온 냉동기에 사용되는 열교환기는 고압부과 저압부

의 열교환이 이루어지는 열교환기 및 냉각대상으로부터 열을 제거하기 위

한 부하 열교환기로 구성된다. 

  극저온에서 사용되고 있는 열교환기로는 코일 권선 (Coil wound) 열교환

기, 플레이트 핀 열교환기, 마이크로 채널 (Printed circuit) 열교환기, 판형

열교환기 등이 있으며 Fig. 2.5에 나타내었다. 열교환기는 고압부 냉매와

저압부 냉매가 서로 반대 방향으로 흐르며 열교환하는 대향류 형이며 주로

재질이 알루미늄인 플레이트 핀 열교환기 (Multi-Stream 적용 가능)를 많이

사용하고 부하 열교환기는 냉각 대상에 따라 열교환기를 선택하여 사용한

다.     

  

(a) Plate-fin type heat exchange[50] 
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(b) Coil wound heat exchanger[51] 

(c) Printed circuit heat exchanger[52] 

(d) Plate-type heat exchanger[53]

Fig. 2.5 Cryogenic heat exchanger
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Table 2.2 Comparison by heat exchanger type

Type Content Price

Shell & 

tube

heat 

exchanger

Strengths

Use at high temperature, cryogenic and 

high pressure environment

Low pressure drop & low power loss

Possibility of low contamination 

Long-term reliability
High

Weaknesses

Large size and high weight

Low heat transfer efficiency

High price

Plate-fin

heat 

exchanger

Strengths

Use at high temperature, medium (< 30 

bar) environment

High heat transfer compared to volume

Long-term reliability High

Weaknesses

Not use at high pressure

Possibility of high contamination high

High price

Printed 

circuit heat 

exchanger

Strengths

Use at high temperature, cryogenic and 

high pressure environment

High heat transfer compared to volume Hgh

Weaknesses
High pressure drop

High price

Plate-type 

heat 

exchanger

Strengths

Use at high temperature, medium (< 30 

bar) environment

High heat transfer and efficiency
Low

Weaknesses Not use at high pressure
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  열교환기 제작 기업과 협의하여 본 연구에 적용이 가능한 열교환기를

Table 2.2와 같이 비교 분석하였고 그 결과로 가격이 저렴하고 공급이 용이

할 뿐 만 아니라 열교환기 유용도가 높은 판형 열교환기를 본 연구에 적용

하였다. Fig. 2.6은 판형 열교환기 구성을 나타내었다. 판형 열교환기는 전

면 및 후면의 덮개 판과 2개의 덥개판 사이에 난류를 촉진하여 열전달을

향상시킬 수 있는 주름진 다수의 채널 판으로 구성된다. 이러한 구성으로

인하여 냉매의 통로 및 열교환기의 크기와 형상을 다양하게 설계할 수 있

어 소형이고 고효율 및 고신뢰성이며 비용 효율이 높아 다양한 시스템에

적용이 가능한 열교환기이다.

Fig. 2.6 Plate-type heat exchanger assembly diagram of SWEP corp.[54]
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2.4 Cold box  

  Cold box는 Fig. 2.7과 같이 내부에는 reverse Brayton 극저온 냉동기의 주

요 구성 기기인 열교환기, 극저온 터보팽창기과 부대 기기인 극저온 흡착

제 (Absorber), 극저온 필터, 작동 유체 차단 및 제어를 위한 극저온 밸브, 

제어 및 모니터링을 위한 계측 센서 (온도, 압력, 팽창기 회전 속도 등) 등

이 설치되는 기기이다. Cold box 내부에 설치되는 구성 기기는 27 ℃의 상

온에서 –196 ℃의 극저온까지 온도 분포를 가지므로 reverse Brayton 극저

온 냉동기의 냉각 성능을 확보하기 위해서는 극저온 환경 유지가 반드시

필요하며 이를 위해서는 전도, 대류, 복사 등으로 대기로부터 유입되는 열

침입 차단 및 최소화가 가장 중요하다. 

  외부로부터 대류에 의해 유입되는 열침임을 차단하기 위해서 Cold box 

내부를 10-5 mbar 이하의 진공상태로 유지하며 이를 위해 Fig. 2.8과 같은

Rotary vain pump와 Turbo molecular pump 혹은 Diffusion pump의 조합으로

한 진공펌프 시스템이 필요하다. 복사에 의한 열침입을 차단하기 위해서

Polymer sheet 위에 열복사율이 낮은 알루미늄 등의 금속을 코팅한 다층 박

막 단열재 (MLI)를 사용한다. Cold box 내부는 액화 공정을 위한 주요 기

기들이 배관으로 복잡하게 연결되어 있고 운전 및 모티터링을 위해 각종

밸브 및 센서 등이 제한된 공간 안에 촘촘히 배치되어야 하므로 열전도에

의한 열침입을 최소화하고 상온과 극저온간의 온도 차이에 의한 열응력을

견딜 수 있는 정밀한 구조 설계가 필요하다. 

  Cold box 설계 기술을 보유하고 있는 주요 선진 기업은 APCI(미국),  

Praxair(미국), Linde (독일), Air Liquide (프랑스) 등이 있으며 국내에서는

초전도 전력기기 및 LNG 플랜트 사업단에서 Cold box를 개발한 경험을 보

유하고 있다. 적용되는 reverse Brayton 극저온 냉동기의 공정과 설계에 따



- 35 -

라 Cold box 내부 구조 및 형상이 제조사마다 다르며 핵심 기술 유출 등을

피하기 위해 내부 형상은 대부분 공개되지 않고 있는 실정이다.  

Fig. 2.7 Cold box of Linde corp.[55]

Fig. 2.8 Vacuum pumping system
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2.5 극저온 단열 기술

  극저온 관련 시스템 설계 및 제작에서는 극저온 상태를 지속적으로 유지

하는 것이 가장 중요하며 이를 위해 높은 단열 설계 기술이 필요하다. 단

열 성능이 낮으면 외부 대기로부터의 열침입이 많아지게 되어 초기 예냉에

많은 시간이 소요될 뿐 만 아니라 운전 시 내부 온도가 상승하게 되어 냉

각 성능이 낮아지게 된다. 이러한 상황을 대응하기 위해 보다 높은 용량의

극저온 냉동기를 설치하게 되며 그로 인해 많은 비용이 발생하게 되기 때

문에 효율적인 개발을 위해서는 높은 단열 설계가 매우 중요하다.

  극저온 시스템에서 고온부 (상온)에서 극저온부로의 열전달은 복사 열전

달, 대류 열전달, 비등 열전달, 응축 열전달, 기체 분자 열전도에 의한 열전

달 등이 있으며 이 중에서 주요한 열전달은 다음과 같이 3가지로 구분할

수 있다. 

  (1) 고온부와 극저온부 사이에 존재하는 기체 분자의 열전도에 의한 대

류 열전달

  (2) 고온부와 극저온부의 복사에 의한 열전달

  (3) 고온부와 극저온부와 접촉하는 고체에 의한 전도 열전달
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Fig. 2.9 Heat transfer vs. pressure for vacuum insulation[56]

  고온부와 극저온부 표면 사이에 존재하는 기체에 의한 열전달은 2개의

표면의 위치와 온도 차이로 결정된다. Fig. 2.9와 같이 2개의 표면의 거리

(L)가 기체 분자의 평균자유행로(λ)보다 충분히 클 경우 열유속은 기체의

열전도율과 두 표면의 온도 차이의 곱에 비례하므로 온도 차이가 일정할

경우 열전도율은 압력과 무관하게 일정한 값을 나타내기 때문에 열 유속은

일정한 값을 가진다. 기체의 압력이 내려가서 L이 λ보다 같거나 보다 작

아지면 분자류 영역으로 바뀌어 압력에 비례하여 압력이 감소하면 열전달

양도 감소하게 된다. 10-3 Torr 이하 압력에서는 대류에 의한 열전달은 거

의 무시할 수 있으며 높은 단열을 위해서는 복사 열전달을 줄이기 위한 노

력이 필요하다.  
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  복사에 의한 복사 열전달양은 다음과 같은 식 (2.9)으로 나타난다.

   × 
  

 ×  ×




 


× 


 


                  (2.9)

  고온부 온도  , 저온부 온도  , 면적 A의 평형평판 사이의 복사열전

달은 식 (2.10)으로 정리된다.

   × 
  

 ×  ×




 


 


                          (2.10)

  고온부와 극저온부 사이에 같은 방사율()을 가진 복사 차폐막을 고온부

에서부터 1, 2, 3, …, i, i+1, …, N매 삽입하면 i번째와 i+1번째 차폐막에

대한 복사 열전달율은 식 (2.11)과 같이 정리할 수 있다.

   × 
  

 × × 


                                 (2.11)

  여기서   ,   로 하면 각 차폐막 사이의 복사 열전달은 유

사하기 때문에 식 (2.12)와 같이 표현된다. 

    ⋯       ⋯    
′                      (2.12)  
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      라고 하면 식 (2.13)와 같이 정리 할 수 있다.


′  


×                                              (2.13) 

  결론적으로 2개의 평행 평판 사이에 N매의 복사 차폐막을 넣으면 복사

열전달을   로 저감할 수 있다. 이러한 원리를 이용하여 MLI 방법으

로 복사 열전달양을 보다 많이 줄일 수 있다. 그러나 많은 차폐막을 삽입

하는 경우 MLI 간 접촉이 발생하게 되고 그로 인하여 열전도가 발생하여

단열 성능을 줄일 수 있기 때문에 적당한 차폐막을 삽입하는 것이 필요하

다. 

  극저온 냉동기의 극저온 구성 기기는 Cold box 진공조 내부에 설치되며

자중에 의한 하중을 고려한 지지대, 극저온 유체 공급 및 회수를 위한 배

관과 계측 장치를 위한 feed-through 등이 설치되고 이러한 부품으로 인하

여 고온부와 극저온부간 열전도가 발생한다. 이러한 열전도량은 식 (2.14)

과 같이 나타낼 수 있다.  

 


×





 ×                                       (2.14)

  열전도량을 저감하기 위해서는 열전도계수가 낮은 재료를 사용하고 길이

기가 길며 단면적이 작고 온도차이가 작아야 한다. Fig. 2.10 극저온에서

주로 사용되는 재료에 대한 열전도계수를 나타내었다[57].
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Fig. 2.10 Thermal conductivity as a function of temperature for a variety 

engineering materials[58]
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제 3 장 사이클 엑서지 해석

3.1 열역학 모델식

Reverse Brayton 사이클의 올바른 공정 시뮬레이션을 위해 다음과 같은

열역학 모델식을 살펴보았다. 가장 단순한 형태의 상태 방정식은 이상기체

상태 방정식으로 식 (3.1)과 같이 표현된다.

                                                         (3.1)  

                                    

  이상기체는 압력이 무한대이거나 온도가 절대 영도일 경우 부피가 0이

되지만 실제기체는 절대 영도에 도달하기 전에 액화하기 때문에 일정한 부

피를 갖는다. 따라서 이상기체 상태 방정식에서 분자의 크기와 상호간의

인력을 고려한 Van der Waals equation of state (1873)가 만들어졌다[59].

실제기체는 이상기체의 부피에 대해 액화한 후의 몰 당 부피에 해당하는

값인 를 더해서 식 (3.2)와 같이 가정하였다.

                                                (3.2)  

                           

  위의 식을 압력에 대한 양함수의 형태로 표현하면 식 (3.3)과 같다.




                                                        (3.3)
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  위 식은 크기만 갖는 실제 기체에 대한 상태 방정식이다. 그러나 실제

기체는 상호간의 압력이 존재하므로 위의 식으로 나타난 압력보다 작은 값

일 것이다. 그러므로 최종적인 Van der Waals 상태 방정식은 식 (3.4)와 같

다.





 


                                                  (3.4)

  이때, 위의 식은 임계 온도에서 변곡점을 갖는다. 변곡점에서 압력을 부

피로 미분할 때 1계 도함수와 2계 도함수가 0이 되므로, 다음의 식 (3.5) 

및 식 (3.6)과 같이 성립한다.


 



                                                       (3.5)


 



( : 임계온도)                                        (3.6)

  위의 두 미분 조건식을 식 (3.4)에 적용하면 다음과 같은 식 (3.7)과 식

(3.8)을 얻을 수 있다.


 












                                          (3.7)
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
 












                                         (3.8)

  위의 식을 정리하면 식 (3.9)와 식 (3.10)과 같다.

  


 

 
 


                                          (3.9)

 


 


×







                             (3.10)

  Van der Waals 상태 방정식에서는 상호 인력을 나타내는 변수 가 온도

에 반비례하는 함수임에도 불구하고 상수로 표현되었다. 따라서 Redlich- 

Kwong 상태 방정식에서는 식 (3.11)과 같이 상호 인력 항을 온도의 루트에

반비례하는 함수로 표현하였다[60].







                                            (3.11)

  위의 Redlich-Kwong 상태 방정식은 Van der Waals 상태 방정식에 비해서

액체의 밀도계산이나 순수 성분의 증기압 계산에서 실험값에 조금 더 근사

한 결과를 보여 주나, 실제와는 많은 차이가 있기 때문에 1955년 Pitzer가

다음과 같은 편심인자(Acentric Factor)에 관한 식 (3.12)를 제안하였다[61].

  log
                                            (3.12)
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  위의 편심인자를 이용해서 Soave는 다음과 같은 1972년 Soave Modified 

Redlich Kwong 상태 방정식인 식 (3.13)을 제안하였다[62].







                                            (3.13)

  여기에서 a, b, α는 식 (3.14), 식 (3.15), 식 (3.16)과 같다. 

 




                                                (3.14)

  


                                                  (3.15)

 
                    (3.16)

  Soave가 수정한 상태 방정식은 편심 인자를 도입함으로써 Van der Waals 

식과 Redlich-Kwong 상태 방정식보다 액체의 증기압 추산을 조금 더 개선

시켰다. 또한 1976년에 Peng-Robinson에 의해 식 (3.17)과 같은 상태 방정식

이 제안되었다[63].







                                   (3.17)

  여기에서 a, b α는 식 (3.18), 식 (3.19), 식 (3.20)과 같다. 
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 




                                                (3.18)

  


                                                  (3.19)

 
                    (3.20)  

  Peng-Robinson 상태 방정식은 많은 기체, 특히 비극성 기체에서 액체 밀

도를 잘 예측하는 것으로 알려져 있다. 상태 방정식을 이용해서 기-액 상

평형을 조금 더 정확하게 추산하기 위해서는 혼합 규칙을 사용해야 한다. 

혼합 규칙이란 상태 방정식을 이용해서 혼합물 와 값을 나타내기 위한

것이며, Van der Waals의 One fluid 혼합 규칙은 식 (3.21) 및 식 (3.22)와

같다.






                                         (3.21)

 


                                                       (3.22)

  여기에서 란 이원 상호 작용 매개 변수로써 회귀 분석을 통하여 실험

상 평형 데이터와의 편차를 최소화 시키는 값으로 정의한다. Z를 압축 인

자라 하며, 이상 기체의 부피에 대해 주어진 온도 및 압력에서 실제 유체

의 부피로 표현하며 식 (3.23)과 같다.
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  

 


 



                                  (3.23)

위 식은 식 (3.24)와 같이 나타낼 수 있다.

                       (3.24)

(이 때,  


, = 


)      

  상태 방정식에서 얻을 수 있는 압력-체적-온도 관계와 이상 기체의 비열

데이터를 이용하여 엔탈피와 엔트로피 등의 열역학적 상태량을 구할 수 있

는데, Peng-Robinson의 상태 방정식을 이용하여 계산하면 식 (3.25)와 식

(3.26)으로 나타낼 수 있다.

∆


∞


 















′ 


ln 
         (3.25)

∆ 


∞


 






 ln




′
ln 
      (3.26)  

  기체의 엔탈피와 엔트로피 등의 열역학적 상태량을 구하기 위한 Lee- 

Kesler-Plocker 식은 식 (3.27)과 같다[64-65].
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  


                                           (3.27)

여기에서, 0과 r은 Simple fluid와 Reference fluid를 상대적으로 나타낸다. 

압축인자 Z는 식 (3.23)와 동일하며, 유체의 종류와 상관없이 대체로 0에서

1사이의 값을 가지고, 이 값이 0 근처일 경우 액상의 근에 해당하며, 1 근

처일 경우 기상의 근이 된다. 1일 경우는 이상 기체인 경우이며, 천연가스

의 경우 상압 조건에서 액화하여 LNG로 만들면 기체일 때 부피의 600분

의 1로 줄어드는 데, 이때 Z의 값은 1.67E-3이 된다[66].

본 연구에서는 네온의 열역학적 물성치와 상태 방정식은 HYSYS에서 제

공하는 여러 가지 상태 방정식 중에서 Peng-Robinson 식 (3.17)을 이용하였

고 기체의 엔탈피와 엔트로피 등의 열역학적 상태량을 구하기 위한 Lee- 

Kesler-Plocker 식 (3.27)을 사용하여 계산하였다. 상기 2 개의 식은 공정 분

석에 많이 사용되고 있어 다른 연구와 객관적인 비교 분석이 가능하기에

사용하였다.
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3.2 해석 조건 및 계산식

  네온을 작동 냉매로 사용한 reverse Brayton 극저온 냉동기의 최적화를

위하여 주요 구성 기기 효율과 시스템 저압 및 고압 변화에 따른 reverse 

Brayton 사이클 엑서지 특성을 분석하였다. 엑서지는 고온 및 저온의 에너

지원으로부터 우리가 생활하고 있는 환경까지 실질적으로 얻을 수 있는 최

대 유효 에너지이며 전체 에너지에서 유용하게 얻을 수 있는 에너지양, 즉

에너지 질을 판단하는 기준을 의미한다. 엑서지 분석을 통해 열을 제공하

는 유체와 열을 제공 받는 유체의 유효 에너지양을 계산하여 에너지 손실

을 줄이고 보다 높은 에너지가 전달되도록 설계하고자 엑서지 해석을 수행

하였다.[67]. 엑서지 특성을 분석하기 위해 시뮬레이션 프로그램으로

HYSYS를 사용하였고 Fig. 3.1은 HYSYS로 구현한 reverse Brayton 사이클

시뮬레이션 공정도를 나타내었다[68]. 네온의 열역학적 물성치와 상태 방정

식은 HYSYS에서 제공하는 Peng-Robinson 식 (3.17)을 이용하였고 각각의

변수에 대한 엑서지 특성을 비교 분석하였다[63].

  Table 3.1 및 Table 3.2는 reverse Brayton 사이클의 엑서지 분석에 필요한

식들을 나타내었다. reverse Brayton 사이클의 엑서지 효율 (Exergy 

efficiency) 은 동일한 조건에서 최대 가역 효율 ()에 대한 실제 효

율 ()의 비로써 식 (3.28)과 같이 정의된다.

 





                                           (3.28)
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  엑서지 효율을 계산하는 식 (3.29)는 엑서지 파괴인자 (, Exergy 

destruction factor)로부터 구할 수 있다[69].

   


                                               (3.29)

  여기서 은 Table 3.1 및 Table 3.2에서 나타낸 것과 같이 reverse 

Brayton 사이클의 주요 구성 기기에 대한 엑서지 파괴인자 ()를 모두

합한 값이다.

  냉각 성능이 2 kW급인 reverse Brayton 사이클 운전 조건 및 성능 분석

범위는 Table 3.3에 나타내었다. Table 3.3의 운전 조건과 분석 범위를

Table 3.1 및 Table 3.2의 식에 적용하였고 계산된 결과 값을 토대로 reverse 

Brayton 사이클의 엑서지 효율을 살펴보았다. 
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Fig. 3.1 Reverse Brayton cycle implemented by HYSYS program



- 51 -

Table 3.1 Balance equation of exergy loss for each component of reverse 

Brayton cycle

Equipment Exergy loss (∆ ), kW

Load heat

exchanger

 ×  

Aftercooler

 ×  

Heat exchanger

Cryogenic

turbo expander
   ×   

Compressor

 ×  

Exergy         ×    

 : Enthalpy evaluated at ambient temperature, 27 ℃  

 : Temperature evaluated at ambient temperature  

 : Entropy evaluated at ambient temperature

T : Each component outlet temperature
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Table 3.2 Balance equation of exergy destruction factor for each component of 

reverse Brayton cycle

Equipment Exergy destruction factor ()

Load heat

exchanger
 

∆ 

Aftercooler  

∆ 

Heat exchanger  

∆ 

Cryogenic

turbo expander
exp 

∆ exp

Compressor  

∆ 

 : Total cryogenic turbo expander work - Compressor work 
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Table 3.3 Exergy analysis range of reverse Brayton cycle

Design parameter Values Step size

Working refrigerant, - Neon -

Cooling power, kW 2.1 -

Aftercooler outlet, K 308 -

Load heat exchanger outlet temperature, K 77 -

Expansion ratio, - 2 at steady state -

Compressor efficiency, % 65 ∼ 90 5

Expander efficiency, % 65 ∼ 90 5

Heat exchanger effectiveness, - 0.91 ∼ 0.99 0.01

Aftercooler pressure drop,  0.03 -

Low side pressure drop of heat exchanger, MPa 0.03 -

High side pressure drop of heat exchanger, MPa 0.04 -

Pressure drop of load heat exchanger, MPa  0.03 -

High pressure, MPa 0.8 ∼ 1.6 0.1

Low pressure, MPa 0.25 ∼ 0.65 0.1
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3.3 결과 및 고찰

3.3.1 극저온 터보팽창기 효율의 영향

  Fig. 3.2은 극저온 터보팽창기 효율 변화에 따른 reverse Brayton 사이클의

엑서지 효율과 엑서지 파괴인자의 변화를 나타낸 것이다. 극저온 터보팽창

기 효율이 65 %에서 90 %까지 증가할수록 엑서지 효율은 55.3 %에서 58.3 

%로 약 3 % 정도 증가하였다. 주요 구성 기기의 엑서지 파괴인자의 값을

비교 해 보면 극저온 터보팽창기 엑서지 파괴인자를 제외하고 모든 구성

기기의 엑서지 파괴인자가 소폭 상승하였다. 방열 냉각기의 냉각수와 냉매

의 가 매우 크기 때문에 방열 냉각기의 가 0.23 ∼ 0.24로 가장

높은 경향을 나타내었다. 극저온 터보팽창기의 효율이 증가함에 따라 극저

온 터보팽창기의 가 0.19에서 0.06으로 크게 감소하였고 그 이유는 극

저온 터보팽창기의 효율 증가에 따른 엔트로피 증가폭이 많이 감소하기 때

문으로 판단된다. 다른 주요 구성 기기의 가 소폭 상승하였으나 극저

온 터보팽창기의 가 크게 감소하여 는 0.81에서 0.72 로 감소

하는 경향을 나타내었다.
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(a) Comparison of EDF

    

(b) EDF total and exergy efficiency

Fig. 3.2 Exergy efficiency and EDF of reverse Brayton cycle according to 

cryogenic turbo expander efficiency
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3.3.2 압축기 효율의 영향

  압축기 효율 변화에 따른 reverse Brayton 사이클의 엑서지 효율과 엑서

지 파괴인자의 변화를 Fig. 3.3과 같이 나타내었다. 압축기 효율이 65 %에

서 90 %까지 증가함에 따라 엑서지 효율은 선형적으로 상승하여 약 2.5 % 

정도 증가하였다. 주요 구성 기기의 엑서지 파괴인자를 비교하면 방열 냉

각기 가 0.21 ~ 0.25로 가장 높았고 부하 열교환기 가 0.06 ∼

0.08로 가장 낮게 도출되었다. 압축기의 효율이 증가할수록 부하 열교환기, 

극저온 터보팽창기 및 열교환기의 는 소폭 증가하였으나 압축기 전·후

단 엔트로피 차이가 크게 감소하게 되어 방열 냉각기와 압축기의 는

감소하는 경향을 나타내었다. 이러한 결과로 인하여 압축기 가 0.24에

서 0.07로 크게 감소하게 되었고 다른 주요 구성 기기의 가 상승하였

지만 전체적인 은 0.79에서 0.72로 감소하였고 이로 인하여 엑서지

효율은 증가하였다.
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(a) Comparison of EDF

    

(b) EDF total and exergy efficiency

Fig. 3.3 Exergy efficiency and EDF of reverse Brayton cycle according to 

compressor efficiency
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3.3.3 저압부 압력의 영향

  저압부 압력 변화에 따른 reverse Brayton 극저온 사이클의 엑서지 효율

과 엑서지 파괴인자 변화를 Fig. 3.4와 같이 나타내었다. 저압부 압력이

0.25 MPa에서 0.65 MPa로 증가함에 따라 엑서지 효율이 56.7 %에서 56.8 

%까지 미세하게 증가하다가 54.2 %까지 크게 감소하는 변곡 현상을 확인

할 수 있었고 0.35 ∼ 0.4 MPa 사이에서 최대 엑서지 효율이 도출되었다. 

주요 구성 기기의 엑서지 파괴인자를 비교해 보면 저압부 압력이 증가함에

따라 압축기의 입·출구 압력 차이가 감소하게 되어 압축일이 감소하고 그

로 인해 방열 냉각기의 가 크게 감소하였다. 전체 일(W)은 68.72 kW

에서 25.21 kW로 약 36 % 정도로 감소하고 냉매 유량은 0.105 kg/s에서

0.613 kg/s로 5.8배 증가하게 되어 압축기 입·출구 엑서지가 8.43 kJ/kg에서

4.80 kJ/kg로 약 57 % 정도 감소하였지만 압축기 는 일정하게 증가하

였다. 또한 극저온 터보팽창기의 경우는 극저온 터보팽창기 입·출구 엑서

지가 8.26 kJ/kg에서 3.32 kJ/kg으로 약 40% 정도 감소하는 경향을 나타내

었다. 또한 압축기 토출 온도가 감소하고 팽창기 출구 온도가 상승함에 따

라 열교환기 입·출구 온도 차이가 감소하여 열교환기 는 크게 증가하

였다. 이러한 결과로 인하여 전체 은 0.77에서 0.76까지 감소하다

저압이 0.45 MPa 이후 증가하여 0.65 MPa 일때 0.84까지 증가하는 변곡 현

상을 나타내었다. 
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(a) Comparison of EDF

    

(b) EDF total and exergy efficiency

Fig. 3.4 Exergy efficiency and EDF of reverse Brayton cycle according to low 

pressure
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3.3.4 고압부 압력의 영향

  Fig. 3.5는 고압부 압력 변화에 따른 reverse Brayton 사이클의 엑서지 효

율과 엑서지 파괴인자의 변화를 나타낸 것이다. 고압부 압력이 0.8 MPa에

서 1.5 MPa로 증가할수록 엑서지 효율은 54.7 ~ 57.3 %로 약 2.6 % 정도

증가하였으나 엑서지 효율 증가폭이 점점 감소하여 1.4 MPa에서 57.3 %로

수렴하는 경향을 확인할 수 있었다. 주요 구성 기기의 엑서지 파괴인자를

비교 해보면 방열 냉각기의 가 가장 높으며 부하 열교환기의 가

가장 낮게 나타났다. 고압부 압력이 증가함에 따라 압축기의 입·출구 압력

차이가 증가하게 되고 그로 인하여 압축일이 13.57 kW에서 35.90 kW로 약

265 % 정도 상승하며 방열 냉각기의 가 0.19에서 0.30로 가장 많이 증

가하였다. 전체 일(W)의 경우 13.57 kW에서 35.90 kW로 265% 상승하고

냉매 유량은 0.394 kg/s에서 0.108 kg/s로 감소하게 되어 압축기 입·출구 엑

서지가 3.03 kJ/kg에서 6.04 kJ/kg로 약 199 % 상승하였지만 압축기의 

를 약 0.05 감소하였다. 극저온 터보팽창기의 는 극저온 팽창기 입·출

구 엑서지가 1.65 kJ/kg에서 5.34 kJ/kg로 324 % 상승하여 약 0.03 정도 증

가하였다. 또한 압축기 토출 온도가 증가하고 극저온 터보팽창기 압·출구

압력 차이가 증가하여 출구 온도가 감소하게 되어 열교환기 입·출구 온도

차이가 증가하였기 때문에 열교환기 가 크게 감소하였다. 이러한 결과

로 인하여 전체 은 0.83에서 0.75까지 감소하다 고압이 1.4 MPa 이

후 일정하게 유지하는 것을 확인할 수 있었다.
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(a) Comparison of EDF

    

(b) EDF total and exergy efficiency

Fig. 3.5 Exergy efficiency and EDF of reverse Brayton cycle according to 

high pressure
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3.3.5 열교환기 유용도의 영향

  Fig. 3.6은 열교환기 유용도 변화에 따른 reverse Brayton 사이클의 엑서지

효율과 엑서지 파괴인자 변화를 나타낸 것이다. 열교환기 효율을 0.9에서

0.99로 증가할수록 열교환기의 가 0.5에서 0.12로 급격하게 감소하였고

이러한 영향으로 엑서지 효율은 49.5 %에서 59.3 %로 약 19.8 % 정도 크

게 증가하였다. 열교환기 유용도가 0.96인 경우 극저온 터보팽창기 입·출구

온도는 각각 86.94 K, 68.92 K이고 0.99인 경우는 80.53 K, 63.8 K으로 나

타냈으며 열교환기 유용도가 증가함에 따라 열전달량 증가로 극저온 터보

팽창기 입·출구의 온도가 낮아졌고 극저온 터보팽창기 입·출구의 엔탈피

차로 인하여 압축기와 극저온 터보팽창기의 는 소폭 감소하였다. 다른

구성 기기 경우의 가 소폭 증가하였으나 열교환기 유용도가 증가함에

따라 열교환기 내 엔트로피 변화가 많이 감소하여 전체 는 1.0에서

0.7로 크게 감소하였고 이로 인해 엑서지 효율은 크게 상승하는 경향을 나

타냈다. 이러한 결과로 보았을 때 열교환기 유용도가 reverse Brayton 극저

온 냉동기에 큰 영향을 미치는 것을 알 수 있다.
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(a) Comparison of EDF

    

(b) EDF total and exergy efficiency

Fig. 3.6 Exergy efficiency and EDF of reverse Brayton cycle according to heat 

exchanger effectiveness



- 64 -

3.4 요약

  Reverse Brayton 극저온 냉동기의 고압과 저압 변화, 압축기와 극저온 터

보팽창기의 효율 및 열교환기 유용도 변화에 따른 reverse Brayton 사이클

의 엑서지 파괴인자와 엑서지 효율을 살펴보았고 그 결과를 요약하면 아래

와 같다.

  (1) 압축기와 극저온 터보팽창기의 효율 증가는 전·후단의 엔트로피 차이

를 감소시켰고 이러한 비가역의 감소는 엑서지 효율 증가에 큰 영향을 주

는 것으로 확인할 수 있었다.

  (2) Reverse Brayton 사이클의 저압부 압력이 상승하면 엑서지 효율이 소

폭 증가하다 크게 감소하였고 고압부 압력이 상승할수록 엑서지 효율이 증

가하다 수렴하는 변곡 현상을 알 수 있었다. 이는 향후 reverse Brayton 극

저온 냉동기 압력 설계 시 검토 요인이라 판단된다. 

  (3) 열교환기 유용도는 압축기 및 극저온 터보팽창기 일량을 감소시킴으

로 매우 큰 엑서지 효율 증가 경향을 나타냈고 reverse Brayton 극저온 냉

동기 성능에 열교환기 유용도의 중요도가 가장 높다는 것을 알 수 있었다.

  (4) Reverse Brayton 극저온 냉동기는 극저온 영역에서 사용되므로 일반

냉각시스템과 다르게 효율이 매우 낮으므로 엑서지 분석을 통한 최적화가

필요하며 주요 구성 기기의 엑서지 분석은 reverse Brayton 극저온 냉동기

의 엑서지 효율 향상에 중요한 설계 자료가 될 것이라 판단된다.
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제 4 장 사이클 성능 해석

4.1 해석 조건 및 계산식

  

  Reverse Brayton 극저온 냉동기에 사용되는 주요 구성 기기 효율과 시스

템 저압 및 고압 변화가 reverse Brayton 사이클에 미치는 영향을 분석하였

다. Reverse Brayton 극저온 냉동기의 최적 설계 인자를 도출하기 위해 가

해진 입력 에너지 (압축일)와 유효하게 사용된 출력에너지 (냉각 성능)에

대한 해석을 수행하였고 에너지 효율을 나타내는 성능계수를 도출하여 검

토하였다. 성능 해석은 Aspen Tech 사의 공정해석 프로그램인 HYSYS를

이용하여 수행하였다[68]. Fig. 3.1와 같이 구현된 기본적인 reverse Brayton 

사이클은 작동 냉매를 고압으로 압축하는 압축기, 압축열을 방출하는 방열

냉각기, 상온 고압의 냉매와 저온 저압 냉매가 서로 열교환하는 열교환기, 

냉매를 팽창시켜 냉매의 온도를 낮추는 팽창기, 열부하를 제공하는 부하

열교환기로 구성하였다.

  Reverse Brayton 사이클에 사용되는 네온의 열역학적 물성치와 상태 방정

식은 HYSYS에서 제공하는 Peng-Robinson 식 (3.17)을 이용하여 계산하였다

[63]. 방열 냉각기의 토출 온도를 308 K, 목표온도를 77 K으로 설정하였고

약 2 kW급 냉각 성능을 확보하기 위해 극저온 터보 팽창기의 팽창비를 2

로 적용하였다. Reverse Brayton 사이클의 구성 기기 사양과 분석 조건을

Table 4.1와 같이 나타내었다. 압축일 ()과 냉각 성능 ()을 식 (2.1)

과 식 (2.2)을 이용하여 계산하고 이를 바탕으로 이론적인  및 이상

적인 를 식 (2.5)와 식 (2.6)를 사용하여 도출하였다. 
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Table 4.1 Performance analysis range of reverse Brayton cycle

Design parameter Values Step size

Working refrigerant, - Neon -

Mass flow rate, kg/s 0.15 ~ 0.30 0.05

Aftercooler outlet, K 308 -

Load heat exchanger outlet temperature, K 77 -

Expansion ratio, - 2 -

Aftercooler pressure drop, kPa 30

Pressure drop of load heat exchanger, kPa 30

Compressor efficiency, % 50 ~ 100 5

Expander efficiency, % 51 ~ 96 5

Heat exchanger effectiveness, - 0.90 ~ 0.99 0.01

Low side pressure drop of heat exchanger, kPa 30 -

High side pressure drop of heat exchanger, kPa 40 -

High pressure, MPa 0.8 ∼ 1.5 0.1

Low pressure, MPa 0.25 ∼ 0.65 0.05
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4.2 결과 및 고찰

  

4.2.1 극저온 터보팽창기 효율의 영향

  극저온 터보팽창기의 효율에 따른 reverse Brayton 사이클의 압축일과 냉

각 성능 및 에 대하여 Fig. 4.1과 같이 분석하였다. 냉매 유량이

0.2 kg/s 일 때 극저온 터보팽창기 효율을 51 ∼ 96 % 까지 증가시키면 압

축일은 일정하고 냉각 성능은 1.21 kW에서 3.11 kW로 증가하며 이로 인하

여 는 0.11에서 0.29까지 증가하였다. 이는 팽창효율이 증가함에

따라 극저온 터보팽창기 출구 온도가 71.3 K에서 62.5 K까지 낮아졌기 때

문이며 이러한 결과로 냉각 성능과 가 증가하였다. 극저온 터보팽

창기 효율이 reverse Brayton 극저온 냉동기에 성능에 많은 영향을 미치는

것을 확인할 수 있었다.

  팽창 효율이 76%일 때 냉매 유량을 0.15 kg/s에서 0.35 kg/s로 증가시키

면 압축일은 24.3 kW에서 55.9 kW까지 거의 일정하게 증가하고 냉각 성능

은 1.85 kW에서 2.96 kW까지 상승하며 는 0.23에서 0.16으로 감

소하였다. 냉매 유량이 증가함에 따라 압축일이 일정하게 증가하나 극저온

터보팽창기 출구 온도가 65.5 K에서 69.1 K까지 상승하는 등의 이유로 냉

각 성능의 증가폭이 감소하였기 때문에 가 감소하는 경향을 나타

내었다.
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(a) Comparison of compressor work by flow rate

(b) Comparison of cooling power by flow rate
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(c) Comparison of  by flow rate

Fig. 4.1 Performance of reverse Brayton cycle according to cryogenic turbo 

expander efficiency
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4.2.2 압축기 효율의 영향

  Fig. 4.2은 압축기 효율에 의한 reverse Brayton 사이클의 압축일과 냉각

성능 및 를 나타내었다. 냉매 유량이 0.2 kg/s 일 때 압축기 효율

을 50 ~ 100 % 까지 상승시키면 압축기 토출 온도가 감소하고 압축일이

48.4 kW에서 24.2 kW까지 선형적으로 약 2배 정도 감소하기 때문에 동일

한 냉각 성능을 나타내었지만 는 0.15에서 0.31까지 증가하는 경

향을 나타내었다. Reverse Brayton 극저온 냉동기의 를 향상시키기

위해서 높은 압축기 효율이 필요하다는 것을 알 수 있었다. 

  극저온 터보팽창기와 유사하게 압축기 효율이 75% 일 때 냉매 유량을

0.15 kg/s에서 0.35 kg/s까지 상승시키면 압축일은 8.0 ~ 7.8 kW 정도로 거

의 일정하게 증가하고 극저온 터보팽창기 토출 온도가 64.5 K에서 68.0 K

로 상승함에 따라 냉각 성능은 증가하였으나 증가폭을 점점 감소하였으며

이러한 이유로 냉매 유량이 0.05 kg/s 증가할 때 는 약 0.017 정도

일정하게 감소하였다. 또한 압축기 효율이 증가하고 냉매 유량이 높을수록

 증가폭이 감소하는 것을 확인할 수 있었다. 또한 압축기 효율 증

가는 압축일을 감소시킬 뿐 만 아니라 압축열도 감소하기 때문에 방열 냉

각기 용량을 줄일 수 있음을 알 수 있었다.
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(a) Comparison of compressor work by flow rate

(b) Comparison of cooling power by flow rate
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(c) Comparison of  by flow rate

Fig. 4.2 Performance of reverse Brayton cycle according to compressor 

efficiency
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4.2.3 저압부 압력의 영향

  저압부 압력에 따른 reverse Brayton 사이클의 압축일과 냉각 성능 및

를 Fig. 4.3와 같이 비교 분석하였다. 고압부 압력을 고정하고 냉

매 유량을 0.2 kg/s로 설정하여 시뮬레이션을 수행한 결과 저압부 압력이

0.25 MPa에서 0.65 MPa로 증가하면 압축일은 62.5 kW에서 16.8 kW로 감

소하고 냉각 성능은 약 4.5 kW에서 0.96 kW까지 감소하였다. 이러한 이유

는 압축기 흡입 압력이 증가함에 따라 압축비가 감소하게 되어 압축기 토

출 온도 및 압축일이 감소하게 되고 그 결과로 인하여 팽창비도 같이 감소

하기 때문에 극저온 터보팽창기 토출 온도가 급격하게 증가하게 되어 냉각

성능도 급격하게 감소하는 경향을 나타내었다. 그러나 압축일과 냉각 성능

이 동시에 감소하였지만 압축일과 냉각 성능의 감소폭의 차이로 저압부 압

력이 0.4 Mpa 일 때는 가 소폭 증가하다가 그 이상 일 때는

가 급격하게 감소하는 경향을 나타내었다. 

  저압부 압력이 낮을수록 냉매 유량이 증가함에 따른 압축일 변화가 높음

을 알 수 있었고 냉각 성능은 저압부 압력이 높을 때는 유사한 성능을 나

타내었으나 저압부 압력이 낮을 때는 선형적으로 높은 냉각 성능 경향을

보였다. 이러한 결과로 냉매 유량이 증가함에 따라 는 저압부 압

력이 낮을 때는 0.22에서 0.19로 유사하였으나 높을 때는 많은 차이를 나타

내었고 의 변곡점은 냉매 유량이 높을수록 저압부 압력이 낮을

때 형성되는 것을 확인할 수 있었다. 
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(a) Comparison of compressor work by flow rate

(b) Comparison of cooling power by flow rate
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(c) Comparison of  by flow rate

Fig. 4.3 Performance of reverse Brayton cycle according to low pressure
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4.2.4 고압부 압력의 영향

  Fig. 4.4는 고압부 압력 변화에 따른 reverse Brayton 사이클의 압축일과

냉각 성능 및 를 비교 분석한 결과를 나타내었다. 냉매 유량 0.2 

kg/s일 때 압축기 토출 압력을 0.8 MPa에서 1.5 MPa까지 상승함에 따라 압

축일은 약 22.0 kW에서 2.3 배 증가하고 냉각 성능은 1.41 kW에서 약 2.8 

배 증가하였다. 동일 냉매 유량에서 압축기 토출 압력이 증가할수록 압축

비가 상승하여 압축일이 증가하지만 반대로 팽창비도 같이 증가하여 극저

온 터보팽창기 토출 온도를 감소시킬 수 있기 때문에 냉각 성능도 증가하

는 경향을 나타내었고 압축일 및 냉각 성능이 증가하나 증가폭은 점점 감

소하는 경향을 확인할 수 있었다.  경우 고압부 압력이 증가함에

따라 증가하다 1.3 MPa 이후 감소하는 경향을 보였고 이러한 변곡점은 냉

각 성능의 증가 대비 압축일 증가가 더 크기 때문에 발생한 현상으로 판단

된다. 따라서 효율적인 reverse Brayton 극저온 냉동기 설계를 위해서 적절

한 고압부 압력 선정이 필요함을 알 수 있었다.

  고압부 압력이 0.8 MPa 일 때 냉매 유량이 증가하면 1.2 kW에서 1.5 kW

로 유사한 냉각 성능을 나타내었고 고압부 압력이 증가할수록 냉매 유량이

증가하면 압축일과 냉각 성능은 크게 증가하나 증가폭은 다소 감소하는 경

향을 보였다. 또한 냉매 유량이 높을수록 낮은 가 도출되었고 고

압부 압력이 증가할수록 차이가 감소함을 알 수 있었다. 는 고압

부 압력이 증가하면서 상승하다가 감소하는 변곡하는 경향을 나타내었으며

냉매 유량이 높을수록 고압부 압력이 높을 때 변곡점이 형성됨을 알 수 있

었다. 이러한 현상은 향후 reverse Brayton 극저온 냉동기 설계 시 주요 검

토 사항이 될 것이라 판단된다.
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(a) Comparison of compressor work by flow rate

(b) Comparison of cooling power by flow rate
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(c) Comparison of  by flow rate

Fig. 4.4 Performance of reverse Brayton cycle according to high pressure
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4.2.5 열교환기 유용도의 영향

  열교환기 유용도 변화에 따른 reverse Brayton 사이클의 압축일과 냉각

성능 및 를 Fig. 4.5과 같이 비교 분석하였다. 냉매 유량이 0.2 

kg/s 일 때 열교환기 유용도를 0.91에서 0.99까지 증가하면 압축일은 30.7 

kW에서 32.5 kW로 소폭 증가하고 냉각 성능은 0.02 kW에서 2.8 kW로 크

게 증가함을 알 수 있었다. 열교환기 유용도가 증가하면 고압과 저압 냉매

온도차가 감소하게 되어 극저온 터보팽창기 입구 온도가 감소된다. 이러한

결과로 인해 극저온 터보팽창기 출구 온도가 열교환기 유용도가 0.91일 때

약 79.5 K에서 열교환기 유용도가 0.99일 때 63.8 K까지 감소하게 되어 냉

각 성능이 급격히 증가하였다. 열교환기 유용도가 0.91에서 0.99로 증가할

때 압축일은 1.86 kW가 증가하였으나 냉각 성능은 약 2.80 kW가 증가하였

고 이로 인하여 는 0.002에서 0.26까지 매우 크게 증가하는 경향

으로 나타내었으며 이러한 결과는 열교환기 유용도가 reverse Brayton 극저

온 냉동기 성능에 미치는 영향이 매우 높다는 것을 의미한다고 판단된다.

  냉각 성능을 확보하기 위해서는 냉매 유량이 높을수록 높은 열교환기 유

용도가 필요하다는 것을 알 수 있었다. 열교환기 유용도가 높을수록 냉매

유량이 증가하면 압축일은 소폭 상승하였고 냉각 성능은 점점 크게 증가하

다 열교환기 유용도가 0.96일 때 모든 냉매 유량에서 유사한 경향을 나타

내다가 역전되어 크게 상승하는 경향을 보였다. 는 열교환기 유용

도가 낮을 때는 큰 차이를 보였으나 열교환기 유용도가 증가할수록 차이가

감소하며 열교환기 유용도가 0.99 일 때 냉매 유량이 0.05 kg/s 증가할수록

가 약 0.009 정도 상승함을 알 수 있었다. 
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(a) Comparison of compressor work by flow rate

(b) Comparison of cooling power by flow rate
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(c) Comparison of  by flow rate

Fig. 4.5 Performance of reverse Brayton cycle according to heat exchanger 

effectiveness
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4.3 요약

  주요 구성 기기 효율과 저압 및 고압 변화가 reverse Brayton 사이클 성

능에 미치는 영향을 분석하기 시뮬레이션을 수행하였고 그 결과를 아래와

같이 요약한다. 

  (1) 극저온 터보팽창기 효율이 증가함에 따라 reverse Brayton 사이클의

냉각 성능 및 는 증가하였고 냉매 유량의 증가로 인한 압축일은

일정하게 증가하나 냉각 성능 증가폭은 감소하는 경향을 나타내었다.

  (2) 압축기 효율이 증가함에 따라 reverse Brayton 사이클의 압축일이 감

소하여 가 증가하였고 냉매 유량의 증가로 인한 압축일은 거의

일정하게 증가하고 냉각 성능 증가폭이 감소하여 가 감소함을 알

수 있었다.

  (3) 저압부 압력이 낮으면 냉각 성능과 압축일이 높은 경향을 보였고

reverse Brayton 사이클의 는 일정한 변곡점이 있는 것을 확인할

수 있었다. 냉매 유량이 높을수록  변곡점은 저압부 압력이 낮을

때 형성되는 것을 확인할 수 있었다. 

  (4) 고압부 압력이 높을수록 냉각 성능과 압축일은 증가하였으나

는 증가하다 감소하는 변곡 현상을 보였고 냉매 유량이 증가할수

록 고압부 압력이 높을 때 변곡점이 형성되었다. 고압부 압력이 증가할수

록 reverse Brayton 사이클 효율이 증가하지 않는다는 것을 알 수 있었고

향후 reverse Brayton 극저온 냉동기 설계 시 고려가 필요하다고 판단된다. 

  (5) 열교환기 유용도가 높을수록 reverse Brayton 사이클의 냉각 성능 및

가 크게 증가함을 확인하였고 냉매 유량이 증가할수록 높은 열교
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환기 유용도가 필요하다는 것을 알 수 있었다. 이러한 결과로 보아 열교환

기 유용도가 reverse Brayton 극저온 냉동기 성능에 가장 큰 영향을 미치는

것으로 판단된다.

  (6) 이러한 성능 분석 자료는 reverse Brayton 극저온 냉동기 설계에 중요

한 기초 자료로 제공 될 것이라 판단된다.
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제 5 장 실험장치 및 방법

5.1 실험 장치

  본 연구의 목적은 reverse Brayton 극저온 냉동기를 제작하고 실험을 통

하여 reverse Brayton 극저온 냉동기의 시스템 특성을 파악하는 것이다. 

Reverse Brayton 극저온 냉동기 실험 장치 설계는 Fig. 2.2의 reverse Brayton 

극저온 사이클 T-s 선도 상에서 각 지점의 열역학적 상태값(온도, 압력, 엔

탈피, 엔트로피 등)을 결정하는 것이며 상태값을 계산하기 위해 NIST 

(National Institute of Standards and Technology)에서 개발한 냉매 물성 계산

프로그램인 REFPROP 10.0를 사용하였다[70].

  Reverse Brayton 극저온 사이클의 열역학적 설계 주요 인자는 Table 5.1과

같이 선정하였다. Reverse Brayton 극저온 사이클의 최대 압력은 적용성이

용이할 수 있도록 한국 고압가스 안전법을 고려하여 1.05 MPa로 설정하였

고 목표 온도가 77 K일 때 2 kW급의 냉각 성능을 구현하기 위해 팽창비

는 2로 하였다. Reverse Brayton 극저온 냉동기 성능을 향상시키기 위하여

높은 효율의 구성 기기가 필요하지만 전 세계적으로 reverse Brayton 극저

온 냉동기용 구성 기기를 제작 및 공급할 수 있는 제조사가 많지 않기 때

문에 reverse Brayton 사이클 엑서지 및 성능 분석 결과를 바탕으로 공급이

가능한 구성 기기 사양을 비교 분석하여 압축기 및 극저온 터보팽창기 효

율과 열교환기 유용도 등을 선정하였다. 
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Table 5.1 Designed parameters of reverse Brayton refrigeration system

Design parameters Value

Working refrigerant, - Neon

Aftercooler outlet temperature, K 300

Load heat exchanger outlet temperature, K 77

Cooling power, kW 2.1

High pressure, MPa 1.05

Low pressure, MPa 4.95

Compressor efficiency, % 75

Expander efficiency, % 78

Heat exchanger effectiveness, - 0.98

Expansion ratio, - 2
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Table 5.2 Each node value for reverse Brayton refrigeration system

Node Temperature, K Pressure, MPa

1 300.0 0.425

2 474.4 1.050

3 300.0 1.020

4 81.5 0.990

5 65.7 0.495

6 77.0 0.465

Table 5.3 Designed value for reverse Brayton refrigeration system

Items Values

Mass flowrate, kg/s 0.174

Compressor power, kW 31.3

Cryogenic turbo expander shaft power, kW 2.7

 , % 19.42
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  본 연구에 사용된 reverse Brayton 극저온 냉동기의 스크롤 압축기 패키

지 (Sumitomo, Cryomech, CVT), 판형 열교환기 (SWEP) 및 극저온 터보 팽

창기 (ATEKO) 사양은 Table 5.4와 같고 Fig. 5.1은 주요 구성 기기 모습을

나타내었다. 

  저압 냉매를 고압으로 압축하는 압축기는 스크류 (screw)나 터보 방식의

압축기를 많이 사용하기에 본 연구에 단일 유닛 스크류 압축기를 사용하고

자 하였으나 개발된 스크류 압축기 성능이 부족하여 reverse Brayton 극저

온 냉동기에 적용하기 어렵다고 판단되어 본 연구에서는 기존 극저온 냉동

기 (GM cryocooler)에 널리 사용되고 있는 헬륨 스크롤 압축기를 적용하였

고 시스템 설계 유량 및 압력을 만족시키기 위해 다수의 스크롤 압축기를

병렬로 연결하여 사용하였다. 

  상온 고압 냉매와 저온 저압 냉매가 상호 열교환하는 열교환기는 알루미

늄을 블레이징한 플레이트 핀 열교환기를 대부분 사용되나 본 연구에서는

플레이트 핀 열교환기보다 가격이 저렴하고 제작 기간이 짧으며, 체적 대

비 열교환량 및 효율이 높고 0.98의 열교환기 유용도를 만족할 수 있는 판

형 열교환기를 설계하고 주문 제작하여 사용하였다. 

  고압의 냉매를 저압으로 팽창시켜 외부로 일을 하면서 온도를 낮추는 극

저온 팽창기는 일반적으로 널리 사용되고 있는 극저온 터보팽창기를 선정

하였고 제공된 설계 조건으로 개발하였으며 장시간 사용이 가능한 정적 가

스 베어링을 적용하였다.[71]. 극저온 터보팽창기는 정격 88,000 rpm으로

회전하며 운전 시 필요한 베어링 가스는 스코롤 압축기 출구의 고압가스를

사용하였고 팽창일은 와전류 제동에 의해 열에너지로 변환하여 소진할 수

있게 구성하였다. reverse Brayton 극저온 냉동기의 부하 열교환기는 극저온

환경에서 사용이 가능한 전기식 히터를 적용하였다. 
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Table 5.4 Main equipment specification of reverse Brayton refrigeration system

Items Values

Compressor

- Helium scroll type with oil removal system

- Water cooling type

- Multi parallel connections

Heat exchanger

- Plate-type heat exchanger

- 3 EA serial connections

Heat exchanger Temperature, K
Total heat trasfer area, 

m2

HX1 300 ~ 223 24.5

HX2 223 ~ 150 23.3

HX3 150 ~ 77 17.3

Cryogenic 

turbo expander

- Turbo type with ECB (Eddy Current Breaker)

- Static gas bearing for thrust and radial

- Isentropic efficiency : > 78 %

- Water cooling type

Cold box
- Vacuum & Multi layer insulation

- Size : ϕ 1,500 X 1,600
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(a) Scroll compressor

(b) Plate-type heat exchanger 
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(c) Cryogenic turbo expander

(d) Cold box

Fig. 5.1 Main equipment of reverse Brayton refrigeration system
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  Fig. 5.2는 제작된 reverse Brayton 극저온 냉동기의 개략도를 나타낸다. 

Reverse Brayton 극저온 냉동기는 ORS (Oil Removal System)와 수냉식 방열

냉각기 일체형인 스크롤 압축기 패키지와 PRS (Pressure Regulating System) 

등으로 구성된 상온의 스크롤 압축기 파트와 3개의 열교환기, 극저온 터보

팽창기 및 부하용 전기식 히터 등을 포함한 극저온인 Cold box 파트로 구

성된다. 

  스크롤 압축기 패키지는 스크롤 압축기, ORS 및 방열 냉각기로 구성된

다. 스크롤 압축기에 의해 고온 고압으로 압축된 냉매는 ORS에 의해 오일

이 분리되고 방열 냉각기에 의해 상온으로 냉각된다. 그 후 온도 변화에

따른 시스템 압력 변화를 방지하기 위한 PRS를 통과한 후 일정한 압력을

유지하며 Cold box로 이송된다. PRS는 밀도 변화로 인한 압력을 유지하기

위한 장치로써 버퍼 탱크 (1 m3)와 바이패스 밸브, 압력 조절 밸브, 시스템

고압 제어 밸브로 구성되며 Fig. 5.3(a)의 PRS의 개략도와 같이 구성하여

Fig. 5.3(b)와 같이 제작하였다.

  Cold box로 이송된 상온 고압 냉매는 먼저 열교환기를 통과하여 저온 고

압 냉매가 되고 극저온 터보팽창기에 의해 팽창되고 감압되어 목표 온도까

지 냉각된다. 냉각된 극저온 저압 냉매는 부하용 전기식 히터에 의해 승온

되고 다시 열교환기로 이송되어 냉열을 상온 고압 냉매에 전달하여 상온

저압 냉매가 된다. 상온 저압 냉매는 다시 스크롤 압축기 패키지로 재공급

되어 냉매가 재순환할 수 있게 reverse Brayton 극저온 냉동기를 구성하였

다. Reverse Brayton 극저온 냉동기의 압력 및 유량 등을 제어하기 위하여

Fig. 5.2와 같이 계측 센서인 온도, 압력 및 유량 센서와 제어 밸브 등을

설치하였고 비정상상태를 대비하기 위해 안전밸브 등의 안전장치를 설치하

였다. 또한 극저온 필터 및 흡착제를 설치하여 저온에서 고속으로 회전하

는 극저온 팽창기를 보호하였다.
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Fig. 5.2 Schematic diagram of reverse Brayton refrigeration system
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(a) Schematic diagram of pressure regulating system

(b) Pressure regulating system

Fig. 5.3 Constructed pressure regulating system
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  개발된 극저온 터보팽창기의 단품 특성 평가를 수행하기 위해 Fig. 5.4(a)

및 Fig. 5.4(b)와 같이 실험 장치 및 제어시스템을 제작하였고 제작 기업과

협의하여 실험 방법을 정의한 다음 가열된 압축 공기를 활용하여 제작된

극저온 터보팽창기의 회전 안전성을 확인하였다.  

(a) Test equipment for cryogenic turbo expander

(a) Control system for cryogenic turbo expander

Fig. 5.4 Test of cryogenic turbo expander
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  Fig. 5.5는 수행한 극저온 터보팽창기의 성능 특성 결과를 나타내었다. 

극저온 터보팽창기 초기 기동 시 극저온 터보팽창기 회전계의 공진 주파수

를 회피하기 위하여 Fig. 5.5(a)와 같이 약 50,000 rpm까지 급가속 한 후 약

42,000 rpm까지 감속시킨 다음 정격 속도인 88,000 rpm까지 급가속 하였고

88,000 rpm까지는 약 90 초 이내에 가속됨을 확인하였다. Fig. 5.3(b)와 같

이 88,000 rpm에서 80,000 rpm로 회전 속도를 변화하는 제어 응답 특성을

안정적으로 확인하였고 정지 과정에서는 자연 감속 후 와전류 제동을 이용

한 감속을 통해 약 60 초 이내에 정지가 완료됨을 Fig. 5.3(b)와 같이 확인

하였다. 

(a) Start-up of cryogenic turbo expander
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(b) Speed control of cryogenic turbo expander

(c) Stop of cryogenic turbo expander

Fig. 5.5 Operating results of cryogenic turbo expander
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  극저온 기기인 열교환기, 필터, 제어밸브, 흡착제, 극저온 터보팽창기 및

열부하 전기식 히터 등이 설치되는 Cold box를 Fig. 5.6과 같이 제작하였다. 

Cold box 내부에 설치되는 모든 기기는 반도체에서 사용하는 청정 배관을

사용하여 연결하였고 3차원 모델을 작성하여 모든 기기와 배관 등의 하중

과 전도 열손실 및 열응력 등을 고려한 기계적 지지대를 설계하여 상판에

고정하였다. Cold box의 제어 및 모니터링을 위해 내부 배관에 온도 및 압

력 센서를 설치하고 관련 신호선 및 배관을 상판 상부와 연결하였다. 설치

완료 후 헬륨을 이용하여 Cold box 내부를 가압하여 플랜지 및 용접부 누

설이 있는지 확인하였고 누설이 없음을 확인하고 MLI를 시공하였다. 원활

한 진공 배기를 위해 Cold box 상판과 진공조를 알콜을 이용하여 세척한

후 Cold box 진공조와 조립하였다.

  Cold box를 포함한 압축기 패키지, PRS 등 주요 기기를 배관 용접 및 플

랜지로 연결하고 계측 및 제어 기기는 신호선을 통해 모니터링 시스템에

연결하여 Fig. 5.7와 같이 reverse Brayton 극저온 냉동기 실험 장치를 제작

완료하였다.
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(a) Design of Cold box (b) Installation of heat exchanger

(c) Installation of sensor (d) Construction of MLI

Fig. 5.6 Cold box of reverse Brayton refrigeration system
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(a) Cold box part

(b) Compressor part

Fig. 5.7 Constructed reverse Brayton refrigeration system
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5.2 실험 방법

  Cold box를 매우 높은 단열 성능으로 유지하기 위해서 외부로부터의 복

사에 의한 열손실을 차단하기 위해 MLI를 시공하였으며 대류에 의한 열손

실을 차단하기 위해 히터를 이용한 Baking과 고진공 펌프 시스템을 이용한

내부 잔류가스 배기를 수행하였고 Cold box 내부를 10-3 Torr 이하의 고진

공 상태로 설정하였다. Reverse Brayton 극저온 냉동기가 운전하게 되면

Cold box 내부는 고압 및 극저온 상태가 되므로 압력과 열응력에 의해 누

설이 발생할 수 있다. 이러한 현상을 방지하기 위해 분자량이 가장 작은

헬륨을 이용하여 reverse Brayton 극저온 냉동기 실험 장치를 가압하고 용

접 및 플랜지류 등의 누설 유무를 확인하였다.

  실험을 수행하기 전에 제작된 reverse Brayton 극저온 냉동기 실험 장치

내부의 불순 가스 (수분 등)를 제거하기 위하여 불활성가스를 충진하고 로

터리 펌프로 진공 배기하는 Fill & Purge를 수차례 실시한 후 수분 함량이

7.2 ppM임을 확인하고 작동 냉매인 네온을 충전하였다. 

  실험 방법은 먼저 reverse Brayton 극저온 냉동기에 설치된 밸브와 센서

상태를 확인하였고 그 다음 압축기 등을 천천히 기동하여 reverse Brayton 

극저온 냉동기를 가동하였다. 온도 및 압력 등이 설정값을 유지할 수 있게

제어 밸브 및 팽창기 등의 제어 인자 설정 변수를 수정하며 상온의 reverse 

Brayton 극저온 냉동기를 77 K까지 초기 예냉을 수행하였다. 모든 온도 및

압력이 일정하게 유지될 때를 정상 상태라 판단하였고 7분 이상의 데이터

를 취득하여 평균을 내었다. 77 K에서 냉각 성능을 측정한 다음 미국

Lakeshore 사의 온도 제어기 (Temperature controller 340 model)를 이용하여

부하 열교환기 대체용 전기식 히터에 열부하를 조절하여 전기식 히터 후단

온도가 85, 95, 110, 120 K로 유지되도록 하였고 각각의 온도에서의 냉각
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성능 및 극저온 터보팽창기 축동력, 열교환기 유용도 등을 측정하였다.

  Reverse Brayton 극저온 냉동기 성능 특성과 판형 열교환기 및 극저온 터

보팽창기 등 주요 기기 성능을 측정하기 위해 각각의 기기 입·출구에 온도

및 압력 센서를 설치하고 냉매 유량을 측정하기 위한 질량 유량계 등을 설

치하여 계측하였다. 온도 센서는 미국 Lakeshore 사의 DT-670D 실리콘 다

이오드를 사용하였고 압력 센서는 미국 Honeywell 사의 FP2000 series를 사

용하였으며 냉매 유량은 코리올리 방식인 독일 Rheonik사의 RHM 20L 질

량 유량계를 사용하였다.   

  Reverse Brayton 극저온 냉동기의 계측 센서 및 제어 기기는 DAQ (Data 

Acquisition) 및 PLC (Programmable Logic Controller)에 연결하였고 모든 신

호를 주고 받을 수 있게 구성하였다. 또한 reverse Brayton 극저온 냉동기의

모든 제어 및 계측 데이터들은 PC (Personal Computer)에 저장되게 구성하

였고 Fig 5.8와 같은 모니터링 시스템을 통하여 제어 및 모니터링을 하였

다.
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(a) Temperature sensor

(DT-670D/Lakeshore) 

(b) Pressure sensor

(FP2000 series/Honeywell)

(b) Mass flow sensor

(RHM 20L/Rheonik)

Fig. 5.8 Measuring sensor for reverse Brayton refrigeration system

Fig. 5.9 Monitoring system for reverse Brayton refrigeration system
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제 6 장 실험 결과

6.1 예냉 특성

  Reverse Brayton 극저온 냉동기를 Fig. 6.1과 같이 상온에서 목표 온도인

77 K까지 예냉하였다. Fig. 6.1(a)와 같이 reverse Brayton 극저온 냉동기의

온도는 일정하게 감소하였고 약 120분 후 판형 열교환기 및 극저온 터보팽

창기 입·출구가 77 K까지 냉각됨을 확인할 수 있었다. Fig. 6.1(b)는 reverse 

Brayton 극저온 냉동기의 냉매 유량과 버퍼 탱크 압력을 나타낸다. 냉매 온

도가 감소함에 따른 시스템 압력이 감소하는 것을 방지하기 위해 PRS의

제어 밸브들을 제어하여 냉매를 주입하였고 그로 인해 버퍼 탱크 내부 압

력은 감소하고 냉매 유량은 증가함을 알 수 있었다. 

  스크롤 압축기 및 극저온 터보팽창기 입·출구 압력을 Fig. 6.1(c)에 나타

내었다. 극저온 터보팽창기에 설치되어 있는 가스 베어링의 요구 압력을

충족시키기 위해 reverse Brayton 극저온 냉동기의 고압부를 약 1.3 Mpa까

지 설정하였고 저압부는 극저온 터보팽창기를 제어하여 약 0.5 Mpa로 일

정하게 유지됨을 확인하였으며 냉매의 온도와 유량 변화에 따라 극저온 터

보팽창기 입구 상태가 변화함을 알 수 있었다.

  HX1 (300 ~ 220 K), HX2 (220 ~ 150 K) 및 HX3 (150 ~ 80 K) 총 3개로

구성된 판형 열교환기의 온도 분포를 Fig. 6.1(d)에 나타내었다. HX3 판형

열교환기 고압 출구와 저압 입구 온도가 먼저 냉각되어 안정화되었고 HX2

와 HX1 판형 열교환기 온도는 더 냉각되어 약 350분 후 안정화되었으며

이러한 결과로 판형 열교환기의 열용량 (Thermal mass)이 reverse Brayton 

극저온 냉동기 예냉 시간에 많은 영향을 미치는 것을 확인 할 수 있었다.
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(a) Temperature of reverse Brayton refrigeration system

(b) Mass flow rate and pressure of buffer tank
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(c) Inlet & outlet pressure of compressor and cryogenic turbo expander

(d) Temperature of plate-type heat exchanger

Fig. 6.1 Measurement results of cool down for reverse Brayton refrigeration 

system
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6.2 구성 기기 특성

6.2.1 열교환기 특성

  Fig. 6.2는 목표 온도가 77 K 일 때 reverse Brayton 극저온 냉동기 내 판

형 열교환기의 냉매 유량 및 고압 및 저압부 압력 강하와 온도를 나타낸

다. 냉매 유량을 0.174 kg/s로 설계하였으나 실제 운전 시 냉매 유량이 약

0.151 kg/s로 도출되었고 설계 대비 약 87 % 정도 수준에서 수렴되는 것을

확인할 수 있었고 이러한 이유는 스크롤 압축기 용량 부족으로 판단된다.  

목표 설계 냉각 능력 확보를 위해서는 냉매 유량 증가가 필요하며 이를 달

성하기 위해 상용 스크롤 압축기의 개선 설계가 필요하나 reverse Brayton 

극저온 냉동기 적용은 가능하다고 판단된다. Fig. 6.2(a)와 같이 판형 열교

환기의 고압부 압력 강하는 평균 약 7 kPa이하이며 저압부 압력 강하는 평

균 약 13 kPa정도로 도출되었으며 압력이 낮은 저온부의 체적 유량이 더

크기 때문에 저온부 압력강하가 더 높은 것을 알 수 있었다. 또한, 냉매 유

량이 설계 유량으로 상승하더라도 설계 기준 (고압부 : 30 kPa 이하, 저압

부 : 50 kPa)을 충분히 만족할 것으로 판단되며 사용된 판형 열교환기가

압력 특성 측면에서 적합한 것을 확인할 수 있었다. Fig. 6.2(b)는 각각의

판형 열교환기 입·출구 온도 변화를 나타내었으며 reverse Brayton 극저온

냉동기 운전 시 판형 열교환기 입·출 온도는 일정하게 유지됨을 알 수 있

었다. 
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(a) Mass flow rate and pressure of high & low pressure side for plate-type 

heat exchanger

(b) Inlet & outlet temperature of each plate-type heat exchanger

Fig. 6.2 Measurement results for the plate-type heat exchanger
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  Table 6.1은 각각의 판형 열교환기 입·출구 온도 차이를 나타내고 있다. 

HX3와 HX2 판형 열교환기는 설계 기준 보다 높은 온도 차이를 보였으나

HX1 판형 열교환기의 온도 차이는 고압에서는 9.0 K 정도이고 저압에서

7.6 K 정도 설계 기준 보다 낮게 나타내었다. 

  Reverse Brayton 극저온 냉동기의 성능 및 엑서지를 분석한 결과 열교환

기 유용도가 reverse Brayton 극저온 냉동기의 성능에 많은 영향을 미친다

는 것을 알 수 있었기 때문에 식 (2.7)과 식 (2.8)를 이용하여 고압 및 저압

부 열교환기 유용도를 각각 계산하였다. 극저온 열교환기에서 고온부에서

저온부로의 전도 열전달이 항상 발생하기 때문에 고온부와 저온부의 열교

환기 유용도는 항상 다르며 이러한 이유로 저압부 판형 열교환기의 유용도

는 약 0.984로 설계 기준 (0.98)과 유사하였으나 고압부 열교환기 유용도는

0.968로 설계 기준 대비 낮은 결과가 계산되었다. 고압부 열교환기 유용도

가 낮은 이유는 고온 판형 열교환기 (HX1) 온도 차이에 의한 결과로 판단

되며 24.5 m3으로 설계한 HX1 전열면적을 보다 크게 설계해야 한다는 것

을 알 수 있었다. 냉매 유량이 증가할수록 판형 열교환기 유용도는 보다

감소할 것이라 판단되므로 판형 열교환기 유용도의 개선과 최적화가 필요

하다. 그러나 판형 열교환기도 reverse Brayton 극저온 냉동기에 충분히 적

용 가능하다는 것을 확인할 수 있었다.
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Table 6.1 Temperature difference between inlet & outlet plate-type heat 

exchanger 

Items Pressure Design, K Measure, K Difference, K

HX 1

(300 ~ 220 K)

High 72.4 63.4 - 9.0

Low 72.6 64.9 - 7.6

HX 2

(220 ~ 150 K)

High 77.3 82.1 + 4.8

Low 77.7 80.5 + 2.8

HX 3

(150 ~ 80 K)

High 67.5 68.6 + 1.1

Low 68.3 73.6 + 5.3
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6.2.2 극저온 터보팽창기 특성

  Fig. 6.3은 목표 온도 77K 성능 시험 시 reverse Brayton 극저온 냉동기의

극저온 터보팽창기 입·출구 온도 및 압력과 극저온 팽창기 등엔탈피 효율

을 나타낸다. Fig. 6.3(a) 및 Fig. 6.3(b)와 같이 극저온 터보팽창기 입·출구

온도 및 압력이 일정하게 유지되는 것을 확인할 수 있었다. 극저온 터보팽

창기 출구 압력은 극저온 터보팽창기 설정으로 약 0.5 Mpa정도로 일정하

게 유지하였으나 팽창기 입구 압력은 흡착제 및 필터 등의 압력 손실로 인

해 설계 기준 보다 0.1 Mpa 낮게 측정되었고 향후 개선이 필요함을 확인

하였다.

  식 (2.4)을 이용하여 극저온 터보팽창기 등엔트로피 효율을 계산한 결과

설계 기준 (78 %)보다 높은 약 86 %를 도출되었고 개발된 극저온 터보팽

창기의 적합성을 확인할 수 있었다. 이러한 결과로 본 연구에 적용된 극저

온 터보팽창기가 향후 reverse Brayton 극저온 냉동기에 적용 가능하다는

것을 알 수 있었다.
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(a) Inlet & outlet temperature of cryogenic turbo expander

(b) Isentropic efficiency and in&outlet pressure of cryogenic turbo expander

Fig. 6.3 Measurement results of cryogenic turbo expander
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6.3 시스템 성능 특성

  Fig. 6.4는 T-s 선도를 이용하여 reverse Brayton 극저온 냉동기 설계 기준

과 목표 온도가 77K 일 때 성능 시험에 대한 결과를 비교하였고 극저온

터보팽창기의 축동력 (Shaft power)과 reverse Brayton 극저온 냉동기의 냉각

성능을 나타내었다. 극저온 부분을 확대한 Fig. 6.4(b)와 같이 팽창 효율을

나타내는 단열팽창 (4 → 5) 과정 기울기가 설계보다 더 우수함을 확인할

수 있었다. 측정된 극저온 터보팽창기 입구 압력은 스크롤 압축기의 용량

부족과 압력 손실로 인해 설계 보다 낮게 측정되었고 저압부 판형 열교환

기 출구 온도는 판형 열교환기 유용도 저하로 인해 설계 보다 약 2.9 K 높

게 측정되었다. 이러한 결과로 팽창 후 온도가 설계 대비 약 3.8 K정도 높

게 도출되는 현상이 발생함을 알 수 있었다. 

  부하 열교환기용 전기식 히터에 입력되는 전력을 측정하여 냉각 성능을

측정하고 식 (2.3)을 이용하여 극저온 터보팽창기 축동력을 계산해 본 결

과, 냉각 성능은 약 1,228 W이고 극저온 터보팽창기 축동력은 약 2,271 W

로 측정되었으며 는 4.92 %로 도출되었다. 본 연구의 주목적은

reverse Brayton 극저온 냉동기를 제작하고 운전하여 reverse Brayton 극저온

냉동기의 시스템 특성을 파악하는 것이며 본 연구에 사용한 스크롤 압축기

압축일이 설계보다 높게 도출되어 가 설계 보다 낮은 26 % 수준

으로 도출되었다.  

  열교환기 유용도가 1.0인 이상적인 열교환기일 경우 Fig. 6.4의 T-s 선도

상 4지점의 온도와 6지점의 온도가 같기 때문에 이론적으로 극저온 터보팽

창기 축동력이 냉각 성능으로 환산 할 수 있다. 그러나 열손실, 압력 손실

및 열전달 특성 등 여러 가지 이유로 열교환기 유용도는 항상 1.0보다 낮

기 때문에 냉각 성능은 극저온 터보팽창기 축동력 보다 낮은 결과가 도출
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된다. 압력 손실로 인하여 고압부 압력이 낮음에도 불과하고 극저온 터보

팽창기 축동력이 2,271 W로 도출되었기 때문에 향후 열교환기 유용도 등

이 개선된다면 2 kW 냉각 성능이 구현될 수 있을 것이라 판단된다. 

(a) Overall T-s diagram
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(b) T-s diagram of cryogenic part

(c) Cooling power and shaft power of cryogenic turbo expander.

Fig. 6.4 Measurement results of reverse Brayton refrigeration system



- 115 -

6.4 열부하 변동 특성

  열부하를 변동하여 목표 온도 변화에 따른 reverse Brayton 극저온 냉동

기 성능을 비교 분석하였고 BOG 재액화를 고려하여 목표 온도를 77 K에

서 120 K까지 변경하여 실험을 수행하였다. Fig. 6.5와 같이 목표 온도가

77 K일 때의 성능 실험을 수행한 후 열부하용 전기식 히터의 부하를 상승

시켜 120 K까지 실험을 수행하였다. 열부하를 증가시켜 목표 온도가 변화

하더라도 극저온 터보팽창기 및 극저온부 판형 열교환기 입·출구 온도가

일정하게 유지하는 것을 확인할 수 있었다. Fig. 6.6과 같이 목표 온도가

변화할 때 순간적인 압력변화가 조금 있었지만 스크롤 압축기 입·출구 및

극저온 터보팽창기 입·출구 압력은 바로 일정하게 유지함을 알 수 있었다. 

  목표 온도 변화에 따른 reverse Brayton 극저온 냉동기의 압력 변화를

Fig. 6.7에 나타내었고 냉매 유량과 버터탱크 압력은 Fig. 6.8과 같이 나타

내었다. 목표 온도가 상승하더라도 스크롤 압축기 입·출구는 일정하게 유

지되었으나 극저온 터보팽창기 입구 압력은 약 2 ∼ 3% 감소하고 극저온

터보팽창기 출구 압력은 0.2 ∼ 0.3% 미세하게 감소함을 알 수 있었다. 또

한 버터 탱크 압력도 77 K 기준으로 약 797 kPa에서 2 ∼ 3 % 상승하여

120 K 기준 시 약 872 kPa로 상승함을 알 수 있었다. 이러한 이유는 목표

온도가 상승할수록 냉매 온도가 상승하게 되고 이로 인하여 냉매 유량이

감소하기 때문인 것을 판단된다.
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Fig. 6.5 Temperature of reverse Brayton refrigeration system

Fig. 6.6 Pressure of reverse Brayton refrigeration system
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Fig. 6.7 Inlet & outlet pressure of compressor and cryogenic turbo expander 

according to target temperature

Fig. 6.8 Mass flow rate and buffer tank pressure according to target 

temperature
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  Fig. 6.9는 열부하 변동에 따른 각각의 판형 열교환기 온도 변화를 나타

내었고 Fig. 6.10은 판형 열교환기 압력 손실을 비교 분석하였다. HX1 판형

열교환기 입·출구 온도는 일정하게 유지하였으나 냉매 온도 상승으로 인하

여 HX2와 HX3 판형 열교환기 고압부 출구와 저압부 입구 온도 상승함을

알 수 있었다. 목표 온도의 상승으로 인하여 냉매 유량이 감소하게 되고

이러한 이유로 77 K 기준에서 고압부 압력 강하는 약 6.8 kPa이고 저압부

압력 강하는 약 13.2 kPa이며 110 K 기준에서 고압부 압력 강하는 4.2 kPa

이고 저압부 압력 강하는 약 8.4 kPa로 도출됨을 알 수 있었다. 77 K과

110 K을 비교하면 각각 약 68 % 및 72 % 정도 감소하였고 설계 기준(고

압부 : 30 kPa 이하, 저압부 : 50 kPa 이하)보다 낮음을 확인하였다. 

  상기 결과를 토대로 식 (2.7)과 식 (2.8)를 이용하여 판형 열교환기 유용

도를 계산하였고 Fig. 6.11과 같이 비교 분석을 하였다. 목표 온도가 상승

할수록 고압부 판형 열교환기의 유용도는 감소하고 저압부 판형 열교환기

의 유용도는 증가하였으며 고압부와 저압부 판형 열교환기 유용도의 차이

가 줄어드는 것을 알 수 있었다. 이러한 이유는 냉매 온도 차이와 냉매 유

량이 감소하기 때문이라 판단된다. 저압부는 설계 기준(0.98)을 만족하였으

나 고압부은 설계 기준 이하로 도출되었으며 향후 고압부 판형 열교환기

전열면적 증대 등의 개선 설계가 필요하다고 판단된다.
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Fig. 6.9 Inlet & outlet temperature of each plate-type heat exchanger according 

to target temperature

Fig. 6.10 Mass flow rate and differential pressure of high & low pressure side 

for plate-type heat exchanger according to target temperature
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Fig. 6.11 Plate-type heat exchanger effectiveness of high & low pressure side 

according to target temperature

Fig. 6.12 Cooling power, shaft power of cryogenic turbo expander and 

 according to target temperature
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  열부하를 변동하여 목표 온도 변화에 따른 reverse Brayton 극저온 냉동

기의 냉각 성능과 극저온 터보팽창기 축동력 및 를 Fig. 6.12와 같

이 비교 분석하였다. 목표 온도가 77 K 일 때는 약 1,228 W의 냉각 성능

을 나타내었고 110 K 일 때는 약 1,640 W의 냉각 성능을 도출하였으며 77 

K과 110 K을 비교하면 약 133.5 % 정도 상승하였다. 극저온 터보팽창기

축동력은 77 K에서는 약 2,271 W가 측정되었으나 110 K에서는 약 2,138 

W로 도출되었고 77 K과 110 K을 비교하면 약 94.2% 정도 감소하였다. 목

표 온도가 증가함에 따라 질량 유량이 감소하여 극저온 터보팽창기 축동력

은 감소하지만 열교환기 유용도는 증가하기 때문에 냉각 성능이 향상하는

것으로 판단된다. 또한 는 냉매 온도 상승으로 인하여 77 K에서

약 4.92 %로 계산되었고 110 K에서는 약 3.95 %정도로 감소하였다. 스크

롤 압축기와 판형 열교환기를 개선하여 압축일과 냉매 유량과 판형 열교환

기 유용도를 설계 기준으로 개선된다면 보다 높은 냉각 성능 및 

가 도출 될 것이라 판단된다. 
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6.5 요약

  본 연구에서는 BOG 재액화 및 초전도 전력기기 냉각용으로 스크롤 압

축기와 판형 열교환기를 사용하고 극저온 터보팽창기를 적용한 reverse 

Brayton 극저온 냉동기를 열역학적으로 설계하고 제작한 후 성능을 비교

분석하였으며 결과를 요약하면 다음과 같다. 

  (1) 목표 온도 77K 운전 시 reverse Brayton 극저온 냉동기 예냉 시간은

약 350분이 소요되었고 주요 요인은 판형 열교환기의 열용량에 의한 영향

임을 알 수 있었다. 

  (2) 스크롤 압축기 적용 시 고압은 일정하게 유지하였으나 압축일이 높

고 냉매 유량이 설계 기준 대비 87 % 수준으로 낮아 스크롤 압축기 개선

이 필요함을 알 수 있었다. 판형 열교환기 적용 시 압력 강하는 설계 보다

낮게 측정되었으나 고온부 판형 열교환기 유용도가 낮게 도출되었고 고온

부 열교환기 전열면적 개선 등이 필요함을 확인하였다.

  (3) 극저온 터보팽창기는 87 %의 높은 등엔트로피 효율이 도출되었고

reverse Brayton 극저온 냉동기의 판형 열교환기 유용도와 냉매 유량 및 압

력 저하로 인해 77 K에서 약 1.23 kW의 냉각 성능과 약 2.27 kW의 극저

온 터보팽창기 축동력을 도출하였으며 스크롤 압축일의 증가로 

는 4.92 %정도가 계산되었다.

  (4) 목표 온도에 따른 reverse Brayton 극저온 냉동기 성능 비교 시 목표

온도가 변화하더라도 각각의 주요 구성 기기의 온도 및 압력 등이 일정하

게 제어되며 시스템이 안정적으로 운전됨을 확인하였다.

  (5) 목표 온도가 상승할수록 냉매 유량이 감소하고 극저온 터보팽창기

입구 압력이 약 2 ∼ 3 % 감소하며 버퍼탱크 압력이 상승함을 알 수 있었
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다. 판형 열교환기 유용도는 목표 온도가 상승하면서 고압부 판형 열교환

기 유용도는 감소하고 저압부 판형 열교환기 유용도는 증가함을 알 수 있

었고 고압부 판형 열교환기 유용도가 전반적으로 낮게 도출되었기에 고압

부 판형 열교환기의 개선이 필요함을 재확인하였다.

  (6) 목표 온도가 77K에서 110 K이상으로 상승함에 따라 77K 대비하여

냉각 성능은 약 133.5 % 증가하여 110 K에서 약 1,64 kW가 도출되었고 극

저온 터보팽창기 축동력은 약 94.2 % 감소하여 2,14 kW가 산출되었으며

는 77 K에서 약 4.92 %이며 110 K에서 3.95 %정도 계산되었다.  

  (7) 본 연구에 적용된 스크롤 압축기, 판형 열교환기 및 극저온 터보팽창

기가 reverse Brayton 극저온 냉동기에 적용이 가능하다고 판단되며 향후

스크롤 압축기 및 판형 열교환기 개선을 통해 보다 높은 냉각 성능이 도출

될 것이라 사료된다.
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제 7 장 결 론

  

  본 논문에서는 액체질소를 사용하는 초전도 케이블과 BOG를 재액화 하

기 위한 reverse Brayton 극저온 냉동기를 설계하기 위해 주요 구성 기기

효율 및 시스템 압력의 변화가 reverse Brayton 극저온 냉동기의 엑서지 및

성능에 미치는 영향을 고찰하였다. 분석 결과를 바탕으로 목표 온도가 77 

K에서 냉각 성능이 2 kW급인 reverse Brayton 극저온 냉동기를 설계하고

제작하였으며 목표 온도를 77 K에서 120 K까지 변경하며 reverse Brayton 

극저온 냉동기의 성능 실험을 수행하여 비교 분석하였고 다음과 같은 결론

을 얻을 수 있었다.

  (1) 압축기와 극저온 터보팽창기 효율이 증가할수록 전·후단 엔트로피 차

이가 줄어 엑서지 효율이 증가하였고 저압 및 고압의 차이가 증가할수록

냉매 유량 및 압력 변화로 인하여 엑서지 효율이 변곡하였다. 열교환기 유

용도의 증가는 압축기 및 극저온 터보팽창기 일량을 감소시켜 엑서지 효율

을 가장 크게 증가시켰다. 이러한 결과는 향후 reverse Brayton 극저온 냉동

기 에너지 손실 저감 설계에 유용한 자료가 될 것을 판단된다.

  (2) 극저온 터보팽창기 효율이 상승하면 냉매 온도가 저감하여 냉각 성

능이 증가하고 압축기 효율이 증가하면 압축일이 감소하여 reverse Brayton 

극저온 냉동기 가 증가하였다. 저압부 압력이 감소할수록 고압부

압력이 증가할수록 엔트로피 차이가 변화하여 냉각 성능 및 압축일은 증가

하나 는 변곡하는 경향을 나타내었다. 열교환기 유용도가 높을수

록 극저온 터보팽창기 입구 온도가 감소하여 reverse Brayton 극저온 냉동

기의 냉각 성능 및 가 크게 증가하였다. 이러한 성능 분석 자료는
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향후 최적 설계에 중요한 기초 자료가 될 것으로 사료된다.

  (3) Reverse Brayton 사이클 엑서지 및 성능 해석 결과를 바탕으로 제작

가능한 스크롤 압축기, 판형 열교환기, 극저온 터보팽창기 및 Cold box를

선정하였고 reverse Brayton 극저온 냉동기를 제작한 후 열부하를 변경하여

목표 온도를 77 K에서 120 K까지 변화하며 성능 실험을 수행하였다. 

  (4) Reverse Brayton 극저온 냉동기 운전 시 약 120분 후 목표 온도인 77 

K에 도달하였고 전체 시스템은 열교환기 열용량에 의해 약 350분 후 목표

한 극저온까지 예냉되었다. 목표 온도 77 K 운전 시 스크롤 압축기의 용량

부족으로 인하여 냉매 유량이 감소하고 압력 손실로 인하여 극저온 터보팽

창기 입구 압력이 감소하였으며 고압부 판형 열교환기의 유용도가 설계보

다 낮게 도출되어 냉각 성능은 약 1.23 kW로 측정되었고 스크롤 압축기의

압축일이 높아 는 4.92 %로 낮게 도출되었다. 그러나 극저온 터보

팽창기의 등엔트로피 효율이 설계 (78 %) 보다 높은 약 86 %를 도출되었

고 극저온 터보팽창기 shaft power가 약 2.27 kW로 측정되었기 때문에 향

후 개선하면 목표 냉각 성능 구현이 가능할 것으로 판단된다.

  (5) 열부하를 변동하여 목표 온도를 77 K에서 120 K까지 상승시키면서

reverse Brayton 극저온 냉동기 성능 특성 실험을 수행한 결과, 목표 온도가

상승하면 전체 냉매의 온도가 상승하여 냉매 유량과 극저온 터보팽창기의

입구 압력이 감소하고 그로 인하여 버퍼탱크 압력이 상승하였다. 또한 냉

매 온도 상승에 따라 고압부 판형 열교환기의 유용도는 감소하고 저압부

판형 열교환기의 유용도는 증가하였다. 목표 온도가 증가함에 따라 질량

유량이 감소하여 극저온 터보팽창기 축동력은 감소하지만 열교환기 유용도

가 상승하여 reverse Brayton 극저온 냉동기의 냉각 성능은 상승하였고 냉

매 온도 상승으로 인하여 는 감소하였다. 향후 스크롤 압축기와

판형 열교환기 등을 개선하면 보다 높은 성능 구현이 가능할 것이라 판단
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된다.

  (6) 이러한 결과로 본 연구에 적용된 극저온 터보팽창기, 스크롤 압축기

및 판형 열교환기는 reverse Brayton 극저온 냉동기에 적용 가능하고 향후

reverse Brayton 극저온 냉동기 설계 및 개발에 기초 자료로써 많은 도움이

될 것이라 판단된다.
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선후배님, 언제나 옆에서 용기를 주고 바르게 인도해 준 냉동공조학과, 대

학 및 초중고 선후배님과 친구들 등 평소 저에게 많은 도움과 용기를 주신

모든 분들께 일일이 다 감사의 말씀을 드리지 못한 점 정말 죄송하고 항상

정말 정말 감사합니다. 

  박사 과정을 성공적으로 마무리하길 매일 기도해 주시고 헌신적으로 보

살펴 주신 아버지와 어머니, 그리고 항상 사위를 믿고 응원하고 신경써주

신 장인어른과 장모님께 큰 절을 올립니다. 언제나 힘찬 성원을 보내어준

지은 누나, 재식 형님 및 승호 처남 내외분께 감사드리고 종길, 은수, 인혜, 

가영, 주미, 선후 조카들과 함께 기쁨을 나누고 싶습니다. 

  연구원 생활과 박사 과정을 병행한다고 매일 늦게 퇴근해 남편과 아빠로

서의 역할을 잘 못했는데도 따뜻하게 받아주고 끝까지 밀어준 우리 사랑하

는 아내 박은경과 많은 시간을 보내지 못했지만 항상 아빠를 좋아해 주고

밝고 큰 꿈을 가지고 자라는 우리 사랑스런 윤희와 다인이에게 진심으로

미안한 마음과 나의 사랑을 전합니다. 

  앞으로 모든 분들께 부끄럽지 않는 사람이 되도록 더욱 정진하고 노력하

겠으며 마지막으로 아버지, 어머니, 장인어른, 장모님, 아내 박은경, 사랑스

런 우리 딸 이윤희와 이다인과 가족 모두의 건강과 행운을 빌며 이 논문을

바치고자 합니다.  

                                      2021년 2월 이 근 태
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