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– 기호설명 –  
 

A : 면적 (m2) 
C : 상수 [m2/s] 
cp : 비열 [J/kg·k] 
d : 요소길이 스케일 [m] 
Dh : 유로 수력직경 [m] 
D1 : 분배관 반원 직경 [m] 
D2 : 분지관 반원 직경 [m] 

k : 열전도 계수 [W/m·k] 

Li : 분지 유로길이 [m] 

mɺ  : 질량유량 [kg/s] 

Pin : 입구 압력 [Pa] 

Pout : 출구 압력 [Pa] 

∆P : 압력강하 [Pa] 

q″ : 열유속 [W/m2] 

Sv : 세밀도 수 

Tm : 질량평균 온도 [K] 

u : 셀 속도 [m/s] 

V : 냉각판 체적 [m3] 

Key Words : Constructal Law(형상법칙), Cooling Plates(냉각판), Pressure Drop(압력강하), Flow Resistance(유동저항), 

Optimization(최적화), Self-Healing(자기치유) 

 

초록: 해석적, 수치해석적, 실험적인 방법을 통하여 반원형상의 채널로 구성된 냉각판의 열수력학적인 

특성을 고찰하였다. 본 연구에서는 레이놀즈 수 30-2000, 그에 따른 냉각판의 압력손실 30-105 Pa의 구간

에서 수행되었으며, 냉각채널 부피비 0.04, 시스템 크기 10 × 10, 20 × 20 및 50 × 50 각각에 대하여 최적화 

및 최적화되지 않은 1, 2, 3차 형상 6개가 포함되었다. 해석적 방법으로 설계된 혈관구조 설계를 검증하

기 위하여 3 차원 수치해석이 수행되었으며, 실험을 통하여 수치해석모델에 대한 타당성이 검증되었고, 

전 범위에 걸쳐서 수치해석 및 실험결과가 비교적 잘 일치된 경향을 나타내었다. 또한, 최적화된 냉각판

의 유동저항 및 열저항 모두 최적화되지 않은 냉각판에 비하여 뚜렷하게 작게 나타났으며, 제시된 수치

해석 모델 역시 모두 냉각판의 성능예측에 유용한 도구임이 확인되었다. 

 
Abstract: An analytical, numerical, and experimental comparison of the hydraulic and thermal performance of new vascular 

channels with semicircular cross sections was conducted. The following conditions were employed in the study: Reynolds 

number, 30–2000; cooling channels with a volume fraction of the cooling channels, 0.04; and pressure drop, 30–105 Pa. Three 

flow configurations were considered: first, second, and third constructal structures with diameters optimized for hydraulic 

operations. To validate the proposed vascular designs by an analytical approach, 3-D numerical analysis was performed. The 

numerical model was also validated by the experimental data, and the comparison results were in excellent agreement in all 

cases. The validation study against the experimental data showed that compared to traditional channels, the optimized 

structure of the cooling plates could significantly enhance heat transfer and decrease pumping power. 
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W : 냉각판 두께 [m] 

X : 냉각판 폭 [m] 

Y : 냉각판 길이 [m] 

그리스문자 

µ : 점성계수 [N·s/m2] 

ν : 동점성계수 [m2/s] 

ρ : 밀도 [kg/m3] 

φ  : 유로 공극률 

ψ : 무차원 압력강하 

아래첨자 

i : 유로 기호 

h : 수력 

s : 고체 

f : 유체 

1. 서 론 

근래에 이르러, 온도가 성능 및 내구성에 지대

한 영향을 미치기 때문에 전자기기 혹은 자동차 

부품의 설계에 있어서 열관리가 중요한 문제로  

대두되었다. 특히, 대부분의 공학기기가 소형화 및 

고집적화됨에 따라 기존방식보다 고효율 냉각이 

필요하다. 그러한 공학기기에서 대부분의 열은  

공정의 비가역성으로 인하여 발생되며, 반드시 적

정하게 관리되어야 한다. 이러한 시스템의 전형적

인 예는 고분자연료전지(PEMFC)에서 찾아볼 수 

있으며, 시스템 내부에서 냉각제어가 불완전할 경

우 국부적인 고온점(hot spots) 발생으로 인하여  

기계적인 손상 및 시스템 신뢰성에 악영향을 초래

하기도 한다.(1) 

상기된 문제점을 해결하기 위하여 고분자연료 

전지 스택내부에 냉각판을 설치함으로써 연료   

전지 스택내부의 최대온도를 낮추어 과열을 억제

함과 동시에, 국부온도 변화를 가능한 한 균일하

게 제어함으로써 성능향상 및 내구성 향상을 도모

할 수 있다. 고분자 연료전지 냉각판의 성능향상

에 대한 연구는 주로 평행형(parallel type) 혹은  

서펜타인형(serpentine type)을 대상으로 수치해석적

인 방법을 이용하여 수행되어 왔다. Chen 등(3)은 

서펜타인 및 평행형에 대한 열유동해석을 수행함

으로써 온도 균일도 및 최대온도를 기준으로 할 

경우 서펜타인형이 평행형에 비하여 우수한 특성

을 나타낸다고 보고하였다. 이와 유사하게, Choi 

등(4)은 서펜타인 및 평행형, 각각에 대한 개조형 

등에 대한 상호비교 연구를 수행한 바 있다.    

그러나, 상기된 기존 연구들은 주로 형상의 성능 

비교차원에서 시도되었으며, 기하학적 최적화방법

으로 시도된 연구는 매우 부족한 실정이다. 현재

까지의 기하학적 최적화에 대한 연구는 형상이론

(constructal theory)(6) 및 프랙탈 알고리즘(fractal 

algorithm)을 이용한 연구로 구분이 된다.(6) 

Daniels 등(7)은 디스크 형태의 내부에 프랙탈 구조

로 채널을 형상화한 후, 기존의 평행채널 형태의 압

력손실 보다 유리한 구조의 채널을 제시하였으며, 

Wechsatol 등(8)은 비대칭형 트리 구조에 대한 규칙을 

발견하였다. 또한, Raja 등(9)은 형상이론(6)에 근거한 

다중블록 열교환기를 개발하기도 하였다. 

현재까지 일정한 부피공간의 열 및 물질전달을 가

장 효율적으로 유지하는 시스템은 자연계에서 관찰

되는 트리구조를 갖는 유동형상인 것으로 파악되고 

있으며, 이러한 이론을 배경으로 하는 형상이론

(constructal theory)(6)의 개발을 시작으로 이를 공학에 

적용하기 위한 연구가 활발하게 이루어지고 있다. 

Bejan 에 의해서 개발된 형상법칙(constructal law)(6)은 

자연계에서 어떠한 시스템이 형상변화에 대한 자유

도를 가지고 있다면, 유동시스템의 유로형태는 그 

흐름저항이 가장 작고 유동이 가장 용이한 형태로 

발전한다는 일종의 자연의 법칙을 제시한 것으로서, 

형상법칙을 이용하면 한 지점(입구 혹은 출구)과 열 

및 물질전달의 대상인 3 차원 공간상에서의 최상의 

유동조건 확보가 가능하다.(10) 이와 유사한 예로서, 

Lee 등(11)은 균열이 발생되는 위치에 자기치유 물질

을 원활히 공급하기 위한 유로형상 최적화 연구를 

수행한 바 있으며, Cho 등(12)은 이에 근거하여 원형

단면 채널구조를 갖는 냉각판(cooling plates) 유로에 

있어서 복잡성(complexity) 증가, 시스템 크기 증가에 

따른 최적화된 압력강하 특성을 갖는 유로형상을 개

발하였다. 그러나. 기존 연구(11)에서 도출된 형상구조

는 해석적인 방법을 이용하여 주로 유동저항만이 최

소화된 유로구조를 제시하고 있다. 또한, 기존의 연

구 들은 채널단면 형상이 원형 혹은 사각형을 주로 

다루고 있는데 비하여 최근의 연료전지 냉각판은 분

리판 내부에 채널형상을 유지해야 하는 이유로 반원

형태의 채널구조가 바람직하지만 이에 대한 정량적

인 연구는 거의 없는 실정이다.(13) 

따라서, 본 연구에서는 Fig. 1과 같이 10 × 10 요

소(elements)의 크기를 갖는 반원형상의 냉각 채널 

구조를 최적화한 후, 해석적, 수치해석 및 실험을 

통하여 그 결과를 상호비교하고자 한다. 이외에, 

시스템 크기 20 × 20, 50 × 50 요소의 1, 2, 3차 형상

에 대해서도 마찬가지 방법을 적용한다.
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Fig. 1 Square flow domains with 10 × 10 elements 
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(a) Analytical    (b) Numerical   (c) Experimental 

Fig. 2 Computational geometries and dimensions 

corresponding to the methods used in the 

present study. All dimensions are in mm 

 

 

2. 해석모델 

 
2.1 기하학적 형상 

본 연구에서 고려된 5 kW급 용량의 연료전지를 

대상으로 단위전지 유효면적(active area)을 100 cm2

으로 가정하고, 이에 따른 전열면적을 갖도록 냉

각판을 설계하였다. 계산영역의 기하학적 크기는  

Fig. 1 에  나타낸  바와 같이  정방형 L(X) × 

L(Y)이고 두께(W)는 시스템 크기를  나타내는 10 

× 10, 20 × 20, 50 × 50 요소에 대하여 Table 1에 제

시된 바와 같이 각각 10, 5, 2 mm 로 가정하였다. 

여기서, 요소의 크기는 냉각판의 가로 혹은 세로 

변의 정방형 격자의 수를 나타낸다.(11,12,14) 예를 들

어, 10 × 10 요소는 100 개, 50 × 50 요소는 2,500 

개의 격자를 갖는다. 요소크기별 형상의 복잡성을 

나타내는 변수는 계산의 편의성을 위하여 비교적 

단순한 1, 2, 3차 형상으로 한정하였다. 또한, Fig. 2

와 같이 해석적 해의 경우에는 반응면적만을 고려

하여 최적해를 구하지만, 유사한 조건부여를 위하

여 수치적, 실험적 연구에서는 시편의 제작성을 

고려하여 셀면적 144 cm2 을 기준으로 2.2 절에 제

시된 바와 같이 입출구측에 대한 압력강하량을 보

상한다. 

 

2.2 해석적 모델 및 방법 

Fig. 1에서 알 수 있는 바와 같이 요소체적 V = 

XYW 이며, 목적함수는 냉각판 입출구측에 걸리는 

압력강하량의 최소화이다. 구속조건으로는 모든 

냉각판 모델에 대하여 전체 체적 대비 채널이 차

지하는 공극률 φ 는 0.04, 각 형상별로 동일한 체

적으로 설정하였다. 공극률 φ는 냉각판의 구조 

적 안정성에 관련되며, Fig. 1과 같이 최적화된 채

널구조의 경우 입구, 출구 및 헤더를 포함하는 채

널의 직경은 D2, 그 외의 직선 형태를 갖는 분기

채널의 직경은 D1(D2>D1)의 크기를 갖는 채널구조

로 도시되는 반면, 최적화 되지 않은 채널은 D2과 

D1이 동일한 값을 갖게 되며, 최적화 과정은 설계

변수 D1/D2의 엄밀해를 구하는 것이다. 

각 채널에서의 유동이 Poiseuill 법칙을 따른다고 

가정하면, 채널 요소길이 Li, 수력직경 Dh,i, 유효면

적을 통하여 냉각판에 흐르는 질량 유량 
i
ɺm 을 이

용하여 각 채널 요소에 걸리는 압력강하량은 다음 

식으로 표현이 가능하다. 

i i
i 4

h,i

  ∆ =
ɺm L

P C
D

 (1) 
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Table 1 Geometric dimensions for the configurations 

System 

size 

Comp- 

lexity 

d 

(mm) 

Dh (mm) D2h 

(mm) 

D1h 

(mm) 

Sv 

10×10 1st 10 1.87 2.86 1.58 6.3 

 2nd 10 1.80 2.42 1.28 6.3 

 3rd 10 1.89 2.25 1.30 6.3 

20×20 1st 5 9.53 1.83 0.81 7.9 

 2nd 5 9.33 1.57 0.66 7.9 

 3rd 5 9.55 1.42 0.65 7.9 

50×50 1st 2 3.86 1.03 0.34 10.8 

 2nd 2 3.83 0.90 0.28 10.8 

 3rd 2 3.86 0.80 0.27 10.8 

 

여기서, C 는 상수이며 채널단면의 형상이 반원인 

경우 5 4 2 =128π ((π 2) (π 8))+ −C ν 이며, i 는 채널위

치를 나타낸다. 식 (1)을 이용하여 채널구조의 유

동영역 전체에 걸리는 압력강하량(∆P)을 구한 후, 

계산영역내의 각 셀을 통과하는 질량유량의 연속

방정식, 채널간 압력강하 대칭식을 이용하여 선형

방정식의 해를 구한 후, 설계변수 D1h/D2h 에 대한 

엄밀해를 최종적으로 구하였으며, 상세한 최적화 

과정은 참고문헌(12)에 제시되었다. 최적화 결과를 

정리하면 Table 1 과 같다. 여기서, 유로의 무차원

수인 Sv(svelteness number, 세밀도 수)는  식 (2)와 

같이 정의되며, 그 값이 10 을 초과하게 되면 관심

영역내의 압력손실은 Poiseuille 마찰손실에 의해 

지배된다.(11,12,14)  

 

( )1/2
1/3

c

external length scale
 =  = 

internal length scale

XY
Sv

V

 (2) 

한편, 식 (1)과 같은 압력강하는 해석적 모델의 

유효면적에만 해당되지만, 실제로 모델의 검증을 

위한 실험에서 사용될 시편은 입출구측의 온도 및 

압력측정용 탭의 제작을 고려한 셀면적(cell area)

까지의 영역이 필요하므로 식 (3)과 같은 입출구

측의 압력보상을 통하여 상호비교가 가능하다. 

 

outin
comp 4 4

2h 2h

  
mLmL

P C C
D D

∆ = +
ɺɺ

 (3) 

여기서, Lin (0.01 m), Lout (0.01 m)는 각각 입출구측의 

길이를 나타낸다. 실제로, 계산영역 전체에 걸쳐서 

보상부분에 해당하는 오차는 계산결과, 약 3% 이

하이다. 

해석적 결과로부터 압력손실(∆P) 및 질량 유량

( )mɺ 관계식은 다음 식과 같은 기존의 문헌결과(9)

를 이용하여 수치적, 실험적 결과와 비교한다. 

2 3∆
 = 

P
 d

Cm
ψ φ

ɺ
 (4) 

여기서, ψ 는 무차원 유동저항, d 는 요소길이이고 

φ는 채널의 체적비율이다. 단, C 는 동점성계수가 

포함된 상수이나 온도의존 특성을 포함한다. 

 

2.3 수치해석 모델 및 방법 

고분자전해질 연료전지 스택내의 전기화학반응

에 의해서 생성된 열은 다수의 전해질-전극  접합

(membrane electrode assembly, MEA) 사이에 반복적

으로 설치되는 냉각판에 의해서 제거되지만, 계산

의 편의를 위하여 한 개의 냉각판을 기준으로   

주위형상 및 운전조건은 동일하다고 가정하였다. 

그외에 계산에 도입된 가정은 기존의 문헌(14)에서 

제시된 것과 동일하다. 상기된 가정조건하에서  

수치적인 방법을 이용하여 냉각판의 열유동장을 

예측하기 위하여 사용된 지배방정식은 다음과   

같다. 

 

- 연속방정식 

0
u v w

x y z

∂ ∂ ∂
+ + =

∂ ∂ ∂

 
(5) 

- 운동량방정식 

f

f f f

( ) ( ) ( )uu uv uw p

x y z x

u u u

x x y y z z

ρ

µ µ µ

 ∂ ∂ ∂ ∂
+ + = − + ∂ ∂ ∂ ∂ 

  ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂   + +     ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂     
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f

f f f
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ρ

µ µ µ

 ∂ ∂ ∂ ∂
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f

f f f

( ) ( ) ( )uw vw ww p

x y z z
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ρ
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 ∂ ∂ ∂ ∂
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(8) 

- 에너지방정식(유체 및 고체영역) 

p f p f p f

f

f f f

(( ) ) (( ) ) (( ) )

x x y y z z

uT vT wT

x y z

T T T
k k k

∂ ∂ ∂ 
+ + = ∂ ∂ ∂ 

 ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂   + +    ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂    

ρ
c c c  

(9) 

s s s 0
x x y y z z

T T T
k k k

 ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂   + + =    ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂    

 
(10) 
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- 냉각판 표면 열유속 조건  

s

T
q = -k

z

∂
′′

∂

 
(11) 

- 고액 경계면 연속조건 

s f

s f

k k
n n

Τ Τ∂ ∂
=

∂ ∂

 
(12) 

 

또한, 계산의 편의상 작동 전 범위에 걸쳐서 냉

각수 유동조건이 단상이 유지되도록 냉각판 하면

에 10 × 10, 20 × 20, 50 × 50 요소에 대하여 각각 상

이한 열유속 q″ = 5000, 1500, 500 W/m2을 부여하였

으며, 자세한 경계조건은 Fig. 3 에 나타내었다. 

냉각판에 공급되는 냉각수는 순수(DI water)를 

이용하였고 입구 유입온도는 291 K로 설정하였으

며, 냉각판 재질 및 온도의존 열물성치 역시 이전 

연구(13)에서 제시된 것과 동일한 값을 사용하였다. 

상기된 경계조건 및 물성치를 이용한 냉각판의 성

능해석을 수행하기 위하여 열유동해석용 상용 코

드인 FLUENT(15)를 사용하였다. 해석에 사용된 지배

방정식의 수치해를 구하는 과정에서는 SIMPLE 알고

리즘을 이용하여 속도장과 압력장을 계산하였으며, 

이산화방정식은 운동량 방정식, 에너지방정식 공히 

2차 상류차분 스킴을 사용 하였다. 또한, 수치해의   

계산오차를 최소화하기 위하여  연속, 운동량방정

식의  잔차 수렴오차의 한계는 1.0×10-5, 에너지방

정식은 10-11 이하로 정하였으며, 이에 부가적으로 

열 및 물질수지 오차도 입측 기준 대비 0.2% 이

내로 제한하였다. 

계산에 사용된 격자는 육방계(hexagonal)이며 수

치해 계산격자 수의 의존도를 검토하기 위하여 계

산격자 수를 증가시키면서 질량유량 및 계산영역

내의 최대온도 값의 차이가 약 2% 이내에 도달할 
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(a)                        (b) 

Fig. 3 Three-dimensional schematic of the computational 
domain of cooling plates for boundary conditions: 
(a) x-z view showing the cooling channel;      
(b) isometric view 

때 요구되는 격자이상을 사용하였다. 

 

3. 실험장치 및 조건 

 
3.1 실험장치 

실험장치는 공압펌프를 구성하는 가압시스템, 

냉각판 시편부, 데이터수집부의 세 부분으로 구성

되어 있으며, Fig. 4와 같이 개략적인 구성도를 도

시하였다. 본 실험에서는 각 시편 종류별로 유량 

및 압력범위가 광범위하므로 일반펌프가 아닌 공

압펌프를 사용하여 작동유체인 순수를 공급한다. 

여기서, 가압가스로는 용존가스로 인한 기포발생

을 가능한 한 최소화하기 위하여 고압의 헬륨(He)

가스를 사용하며, 레귤레이터에 의하여 공급압력

을 제어하는 시스템으로 구성된다.  

모든 전력, 온도, 압력 및 유량 등의 측정은 매 

10 분 동안의 평균값을 사용하며, 질량유량은 0.01 

g 의 정밀도 및 실시간 저장기능을 갖는 전자저울 

(ED6202S-CW)을 이용하여 측정되며, 냉각판 시편 

입출구측의 온도는 T-type, 시편 표면의 온도는 K-

-type 의 열전대, 시편 양단의 압력손실은 측정 구 

간의 ±0.25% 정밀도를 갖는 Setra 차압계 (Model 

230)를 사용하였다. 

 

3.2 냉각판 시편제작 

시편의 재질은 STS 304 재질이며, Fig. 5(a)와 같

이 상판, 하판으로 분리하여 제작하였다. 가능하면 

냉각판 체적내에서 열저항을 최소화하기 위하여 

상, 하판을 확산접합(diffusion bonding)하였으며, Fig. 

5(b)와 같이 압력 및 온도센서용 탭을 구성하였다. 

10 × 10, 20 × 20 요소의 시편은 볼엔드밀을 이용하

여 채널을 가공하였으며, 50×50 요소의 채널은 화

학적 에칭(chemical etching)기술을 통하여 제작하

였으며, 상세한 가공 치수 정보는 Table 1 에 정리  
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Fig. 4 Experimental apparatus 
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되어 있다. Fig. 5(c)와 같이 조립된 시편의 중앙부위

에 크기 100×100 mm2 로 Cu-Ni 열선으로 구성되어 

제작된 실리콘 러버히터를 부착하였다. 이러한 히터

에 공급되는 전력은 전력측정기(Yokogawa WT110)를 

사용하여 실시간적으로 측정되며, 요구되는 전력이 

인가 되도록 제어하였다. 

 

3.3 실험조건 및 방법  

작동유체의 용존가스를 제거하기 위해서 작동유

체를 루프에 공급하기 전에 히터로 충분히 가열하

여 비등을 시킴으로써 응축가스를 미리 제거하였

다. 시편에 흐르는 유량은 채널모델 종류에 따라

서 1 ~ 410 cm3/min 이며, 이러한 모든 조건에서 유

동이 갖는 해당 레이놀즈수는 30 ~ 2000, 압력손실

은 30 ~ 105 Pa 의 범위를 갖는다.  

목표로 하는 유량조건에 도달되도록 체적유량을 

약 10~30 cm3/min 정도로 증가시키면서 안정 되었

다고 판단되면 히터로 공급되는 열량을 서서 히 

증가시킨다. 이때에 시편 입출구측 및 표면 온도 

측정위치에서의 온도변화가 충분히 정상 상태에 

도달할 때까지 실험을 지속시키면서 데이터를 수

집한다. 입출구측 작동유체의 온도, 입출구측 의 

차압, 질량유량, 히터에 인가된 전력데이타 등은 

데이터 수집장치(Agilent 34970A)를 통하여 PC 로 

실시간적으로 저장된다. 

 

3.4 실험오차 분석 

측정오차는 교정오차(bias error) 및 정밀오차 

(pre-cision error)로 구성되며, 이에 근거한 전체 불

확실성은 다음과 같은 표현이 가능하다. 

 

 

 

 

 

 

 

 

(a) Test piece before bonding   (b) Assembled test piece 
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(c) Location and size of heater     (d) T/C locations  

Fig. 5 Details of assembled test section 
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bias precision
 = + U e e  (13) 

여기서, ebias 및 eprecision 는 각각 교정오차, 정밀 

오차에 의한 불확실성을 나타낸다. 

본 연구의 실험에 사용된 채널의 모델종류에 

따라 가공상의 차이로 인한 수력직경에 대한 

오차는 채널종류에 따라 최소 1.9%에서 최대 

4.5%이다. 계측센서의 오차에 있어서 압력강하량 

은 ±0.25%, 온도는 ±0.1 ºC, 질량유량은 0.01 g이다. 

또한, 실험결과에 대한 불확식성 해석(16)을 통하여 

레이놀즈수 ±3.8% ~ ±9.0%, 펌핑동력 0.25%이다.  

 

4. 결과 및 고찰 

 
4.1 수력학적 특성 비교 

이전 연구(12)에서 개발된 냉각판의 전역 최적화 

방법(global optimization methodology)을 이용하여 

얻은 결과를 식 (4)의 형태로 표현하면 ψ 는 각 

형상별로 유일한 값을 갖는다. 예를 들어, 10 × 

10 요소를 갖는 1 차 형상을 최적화할 경우 ψ = 

3.895 의 값을 가지며, 이는 원형단면을 갖는 

채널의 경우보다 약 79.4% 큰 값을 나타낸다. 식 

(4)에서 언급된 바와 같이 동점성계수를 다음 

식과 같은 질량 평균온도(mass-weighted average 

temperature)를 도입하여 압력손실과 질량유량과의 

관계를 표현하는 것이 가능하다. 
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T u A

T  
u A

ρ
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=

=

⋅∑

⋅∑
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여기서, Tj, ρj, 
ju
� 및

jA
�는 j번째 셀에서의 각각 작동

유체 온도, 작동유체 밀도, 속도벡터, 면적 벡터 

등을 나타낸다.  

  Fig. 6 은 해석적, 수치적, 실험적으로 구한 압력

강하량의 변화에 따른 질량유량의 변화를 나타낸 

것이다. 즉, 2 절에서 언급된 바와 같이, 냉각판 입

구에서의 온도가 291 K이고, 10 × 10 및 50 × 50 요

소에 대하여 냉각판 바닥면에서의 열 유속이 각각 

q″=5000 및 500 W/m2 로 가해질 경우의 냉각판 

입출구에 걸리는 압력강하량과 질량유량과의 관계

를 상호 비교한 것이다. 10 × 10및 50 × 50 요소, 최

적화 및 비최적화 모든 경우에 대하여 압력강하량

이 증가함에 따라서 전반적으로 질량유량은 증가

하지만, 해석적 결과를 제외하고는 그 증가폭은 

둔화됨을 알 수 있다. 특히, 최적화된 채널의 경우

에 있어서는 수치해석 및 실험적으로 구한 결과는  

Top plate Bottom plate

20ⅹ20 

elements

Top plate Bottom plate

20ⅹ20 

elements
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(b) 50 × 50 elements 

Fig. 6 Comparison of the pressure drop vs. mass flow 

rate determined numerically (closed and open 

symbols for the optimized constructs and non-

optimized constructs, respectively) and the 

analytical solution (solid and dash dotted lines for 

the optimized constructs and non-optimized 

constructs, respectively) 

 

 

 
(a) D1h ≠ D2h       (b) D1h = D2h 

Fig. 7 Temperature distributions at △P ≅ 10 kPa for the 
second construct with 50 × 50 elements 

 

더욱 두드러 진 경향을 보이고 있다. 이러한 이유는 

최적화된 채널의 유동 컨덕턴스(flow conductance) 가 

최적화되지 않은 채널의 그것보다 크기 때문에 압력

강하량이 증가할수록 채널에서의 부차손실(minor 

losses)이 급격히 증가함에 기인된다. 특히, 10 × 10

요소의 경우 해석적으로 얻은 결과는 부차손실을 

무시한 가정에 기인하여 압력강하량이 증가할수록 

수치적, 실험적 결과와의 오차가 크게 증가되는 

경향을 보였다. 이와는 달리, 50 × 50 요소의 경우

에는 전 구간에 걸쳐서 해석적, 수치적, 실험적 결

과가 비교적 잘 일치됨을 확인할 수 있다. 또한, 

수치해석 및 실험결과만을 비교한 경우에는 더욱 

전 실험범위에 걸쳐서 잘 일치하는 경향을 보였다. 

예를 들어, 10 × 10 요소, 1차 형상구조의 경우 최

적화된 채널 및 비최적화된 채널 공히 압력강하 

∆P ≈ 1000 Pa에서 약 17.1%의 오차를 나타내었으

며, 이러한 오차의 원인은 주로 채널의 가공오차

에 기인되는 것으로 판단된다.  

본 연구에서와 같이 채널의 형상이 반원인 경우

에도 유동저항 특성은 채널의 형상이 원형인 기존

의 연구결과(14)와 유사한 경향을 나타내었다. Fig. 6

에서 알 수 있는 바와 같이, 10 × 10 및 50 × 50 요

소 모두 최적화된 채널구조가 그렇지 않은 경우와 

비교하여 유동저항 특성이 모두 우수 하였으며 특

히, 50 × 50 요소의 경우에는 그 차이가 크게 증가

함을 알 수 있다. 예를 들어, 10 × 10 요소 1차 형

상의 경우 △P ≅ 28.8 Pa 근처에서 최적화 형상의 

질량유량이 약 126.5% 증가함에 그쳤지만, 50 × 

50 요소 2 차 형상의 경우 △P ≅ 9700 Pa 근처에

서 최적화 형상의 질량 유량이 약 10 배에 가까운 

증가를 보였다. 한편, 주목할 만한 점은 비최적화

된 채널형상의 경우 전 범위에 걸쳐서 3 차 형상

이 가장 우수한 유동특성을 나타낸 점이다. 이는 

복잡성의 증가가 유동저항 변동성의 중요한 인자

임을 보여주는 것이다. 반면, 최적화된 채널구조의 

경우, 10 × 10 요소의 경우에는 1차 형상의 성능이 

3 차 형상보다 약간 우수한 경향을 나타낸 반면, 

50 × 50 요소의 경우에는 2 차 형상의 유동특성이 

더 우수한 경향을 보이는데, 이 역시 기존 연구 

결과(5,14)와 유사하다. 

 
4.2 열적 특성 비교 

Fig. 7 은 냉각판의 열적인 성능을 파악하기 위

하여  50 × 50 요소 중 2차 형상의 최적화된 채널 

및 비최적화된 채널을 대상으로 냉각판의 상판표

면 중 유효면적 부위에서의 표면온도 분포 결과를 

도시한 것이다. 동일한 압력강하량, 동일한 온도범

위 기준에서의 온도분포를 상호 비교한 등온선 분

포로서, 유동 컨덕턴스 차이로 인하여 냉각판의 

최대온도 차이가 크게 발생함을 알 수 있다. 특히, 

비최적화된 채널의 경우 출구 방향에서의 고온점 
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Fig. 8 Comparison between predicted and measured 

surface temperature of the cooling plates at 

thermocouple locations T1, T2, and T3 for the 

first construct with 10 × 10 elements 

 

이 뚜렷하게 발달함을 알 수 있으며, 이는 시스템 

크기가 증가할수록, 질량유량 혹은 레이놀즈수가 

증가할수록 더욱 심화되는 경향을 보였다. 이러한 

이유 역시 기존의 연구결과(14)에서 분석된 바와 

같이 질량유량이 증가할수록 비최적화된 채널의 

경우 유동방향으로의 채널간 질량유량 균일도가 

급격히 저하 되는 현상에 기인된다. 

Fig. 8 은 냉각수 펌핑동력을 증가시킴에 따라 Fig. 

5(d)에 도시된 냉각판 상부 표면 T1, T2, T3 위치에서

의 온도변화를 도시한 그래프로서, 수치 해석 및 실

험결과를 비교한 것이다. 예상된 바와 같이 펌핑동

력이 증가할수록 최적화 및 비최적화 된 채널형상 

공히 표면온도는 저하되고 있는 경향을 보였다. 또

한, 최적화 및 비최적화 채널형상 모두 T3 위치에서

의 온도가 가장 낮은 반면, T2 위치에서는 가장 높은 

온도를 나타내었다. 이러한 현상 역시 이전에 기술

된 바와 같이 질량유량 불균일성으로 인하여 유동 

방향의 평행형 채널의 중심부에서 냉각능이 저하되

는 현상에 기인되는 것으로 풀이된다. 또한, 유동 특

성에 있어서 수치 해석 및 실험결과가 비교적 잘 일

치된 결과를 나타냈듯이 관찰위치에서의 온도변화 

역시 전 실험범위에 걸쳐서 잘 예측되는 것을 알 수 

있다. 예를 들면, 10 × 10 요소 중 최적화된 1차 형상

의 경우 주어진 펌핑동력 7.1 ⅹ10−5 W 에서 예측된 

값과 실측된 값의 오차는 약 3% 내외였다. 

 

5. 결 론 

본 연구에서는 형상법칙에 의해 최적화된 반원

형상의 채널을 갖는 냉각판을 대상으로 해석적, 

수치해석적으로 열수력적인 특성을 비교 분석하였

으며, 냉각판 종류 및 크기별 성능을 실험적으로 

검증한 결과 다음과 같은 결론을 얻을 수 있었다. 

(1) 최적화된 형상이 최적화되지 않은 냉각판 

형상에 비하여 우수한 유동 및 열저항 특성을 나

타내었다. 최적화되지 않은 형상 중에서는 3 차 형

상이 가장 우수한 특성을 보였으며, 최적화된 형

상 중에서는 열적인 측면 혹은 냉각판 고유의 성

능을 고려할 경우 1, 2 차 형상이 근소한 차이내에

서 가장 우수한 성능을 나타냈다. 

(2) 해석적, 수치해석적으로 유동특성을 비교한 

결과, 시스템 크기가 클수록, 압력강하량이 작은 

작은 범위에서 비교적 잘 일치되는 경향을 나타내

었다.  

(3) 수치해석결과를 실험적으로 검증한 결과 유

동저항 및 온도분포 역시 비교적 잘 일치되는 결

과를 나타내었다. 따라서, 본 연구에서 개발된 형

상법칙을 이용한 최적화 방법을 통하여 신뢰도가 

높은 방열기기 설계가 가능할 것으로 판단된다. 
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