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서 론 

삶의 질 향상으로 인한 가정용 냉난방, 산업용 

냉장 및 냉동 수요 증가로 HVAC 산업은 급속하게 

발전하였다. 현재 적용되고 있는 열펌프 기기들은 

대부분 공기를 열원으로 하는 단식을 이용한 사이

클로서, 외기온도가 낮을수록 난방 요구는 증가하

지만 성능의 저하가 발생한다. 이를 해결하기 위한 

방안으로 요소기기 측면에서는 인버터 압축기가 

개발되었으며 사이클 측면에서는 다단식 사이클이 

고안되었다. 다단식 사이클 중 캐스케이드사이클

은 이단 압축 사이클(Two compression) 및 기상 주

입 사이클(Vapor injection) 대비 극한 외기조건에

서 우수한 성능을 나타낸다. 따라서 본 연구에서는 

캐스케이드사이클을 채택한 열펌프를 최적화하기 

위한 방안으로 냉매 봉입량, 중간온도를 변수로 선

정하였으며 최적화 결과 및 성능 평가에 관해 고찰

하였다. 

 

다단 사이클(Multi Stage Cycle)
 

본 연구에서는 공기를 열원으로 하여 온수를 생

산하는 열펌프(Air to Water Heat Pump, AWHP)를 

대상으로 하였으며 공기열원의 특성상 외기온도가 
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[그림 1]  중간온도 변화에 따른 열역학적 난방 성능 계수 변화 

(b) 응축온도  =  50℃, 증발온도  =  -30℃
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(a) 응축온도  =  90℃, 증발온도  =  -30℃
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낮아질수록 난방 성능이 감소한다. 이는 즉, 난방

을 위한 온수의 토출 온도가 감소함을 의미한다. 대

개 단식 열펌프는  토출수 온도가 50℃ 미만으로 바

닥 난방을 이용하는 지역에서 사용하기에는 부족

한 온도이며 토출수 온도가 80℃ 정도인 보일러를 

열펌프로 대체하기 위해서는 다단 사이클을 적용

해야 한다. 가장 많이 알려져 있는 다단 사이클로는 

이단 압축 사이클, 기상 주입 사이클 및 캐스케이드

사이클이 있으며 그림 1, 그림 2는 이들 간의 성능

을 비교한 그림이다. 세 가지의 다단 사이클은 각

각 중간압력 또는 중간온도를 가지게되는데 이에 

따라 성능이 변한다. 그림 1에서는 R-134a를 냉매

로 하고 주어진 응축온도, 증발온도에서 중간온도

의 변화에 따른 열역학적 성능계수(COP)를 나타내

며 그림 2에서는 정해진 증발온도에서 응축온도의 

변화에 따라 최적화된 성능계수를 사이클 간에 비

교하였다. 응축온도가 낮을 때에는 (그림 1 (b), 난

방 요구가 낮음) 사이클 간 난방 성능 계수가 큰 차

이가 없으나 응축온도가 높을 때에는 (그림 1 (a), 

난방 요구가 큼) 캐스케이드사이클이 다른 사이클 

대비 난방 성능 계수가 좋은 것을 확인할 수 있다. 

즉, 외기온도가 낮은 반면 높은 토출수 온도를 요

구하는 조건에서는 캐스케이드사이클이 가장 우수

한 것으로 판단된다. 따라서 본 연구에서는 캐스케

이드사이클을 이용하여 성능을 증가시키는 최적화 

방안에 대하여 고찰하였다.   

최적 냉매 봉입량 

일반적으로 열펌프를 최적화하는 방안으로는 

냉매 봉입량이 있다. 냉매 봉입량이 증가할수록 과

냉도(degree of subcooling, DSC)가 증가하여 난방  

성능이 좋아지지만 과다 봉입의 경우는 응축압력

의 증가로 인하여 난방 성능이 떨어지므로 최적의 

냉매 봉입량은 존재한다. 캐스케이드사이클의 경

우, 상단 사이클 및 하단 사이클이 기계적으로 분

리되어 있어 최적의 상단/하단 봉입량이 각각 존재

하게 된다. 물리적으로 상단/하단이 분리되어 있지

만 상단/하단이 각각 증발온도/응축온도에 영향을 

주는 관계로 최적의 봉입량을 직관적으로 파악하

[그림 3]  냉매 봉입량에 따른 상단/하단의 압력비 변화(외기온도  =  7℃, 온수 입/츨구 온도  =  50/55℃)

(b) 하단 사이클 압력비 변화

R134a charge amount 
(kg)

R410A charge amount 
(kg)

R
13

4a
 p

re
ss

u
re

 r
at

io

R134a charge amount 
(kg)

R410A charge amount 
(kg)

R
41

0A
 p

re
ss

u
re

 r
at

io

(a) 상단 사이클 압력비 변화
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[그림 2]  응축온도 변화에 따른 사이클간 최적화된 난방계수 비교
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기는 힘들다. 따라서 본 연구에서는 해석적 연구를 

통하여 일부를 검증한 후 실험적인 연구로 최적의 

냉매 봉입량을 확인하였다. 상단의 냉매는 R-134a

를 사용하였는데 이는 높은 토출 온도를 얻기 위함

이며 저온에서 성능이 우수한 R-410A를 하단의 냉

매로 사용하여 캐스케이드 열펌프 사이클을 대상

으로 성능 해석을 수행하였다.

냉매의 봉입량은 일반적으로 열펌프의 크기에 

따라 차이가 나기 때문에 봉입량 자체를 변수로 설

정할 수가 없다. 따라서 봉입량과 가장 밀접한 관

계가 있는 과냉도를 변수로 하여 최적의 과냉도를 

찾는 것을 목적으로 하였다. Matlab을 이용하여 캐

스케이드사이클을 모델링하였고 상단/하단의 냉

매 봉입량에 따라 압력비(그림 3)를 확인하였으

며 이때의 난방 용량 및 성능계수를 그림 4에 나타

내었다. 이때, 최적의 과냉도는 난방 용량이 최대

인 지점이 아닌 성능계수가 최대인 지점을 의미한

다. 최대의 난방 용량은 상단/하단 냉매의 과다 봉

입 시에 발생하는 것을 확인할 수 있으나, 이때 성

능계수는 급격히 감소한다. 또한, 해석의 타당성을 

확인하기 위하여 상단/하단의 냉매 봉입량을 변화

시키면서 실험을 수행하였으며 그 결과를 표 1에 

나타내었다. 

최적 중간온도

캐스케이드사이클에서 중간온도의 의미는 상

단 냉매의 증발온도 및 하단 냉매의 응축온도를 의

미한다. 두 온도는 온도차가 있어 중간온도의 정의

를 명확히 하기는 어렵지만 본 연구에서 중간온도

는 하단부 사이클의 응축온도로 정의하기로 한다. 

주어진 외기 조건 및 토출수 온도 조건을 만족하

기 위해서 상단의 응축온도, 하단의 증발온도는 거

의 고정된 값을 나타내나, 상단/하단 양측 모두 인

버터 방식의 압축기를 가지는 경우에는 중간온도

는 변화할 수 있다. 그림 5에 나타난 바와 같이 중

[그림 4]  냉매 봉입량에 따른 난방 성능 및 성능계수 변화(외기온도  =  7℃, 온수 입/츨구 온도  =  50/55℃)

(b) 성능계수 변화 
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<표 1>  최적 냉매 과냉도의 해석 및 실험 결과 비교(온수 입/츨구 온도  =  50/55℃)

외기온도 최대난방 용량 난방 성능 계수
최적 

상단과냉도
최적 

하단과냉도

해석
7℃

11.1 kW 1.97 8~9 K 7~8 K

실험 10.0 kW 1.89 7~8 K 5~6 K

해석
-15℃

6.6 kW 1.52 4~5 K 7~8 K

실험 6.1 kW 1.44 4~5 K 5~6 K
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간온도가 높은 경우에는 상단의 압축비는 작아지

고 하단의 압축비는 증가하게 되며 중간온도가 낮

은 경우는 그 반대이다. 한쪽의 압축비가 극단적으

로 작거나 큰 경우는 전체 COP는 적절히 압축비가 

나뉜 경우에 비해 전체 COP가 작게 되는 것은 직관

적으로 알 수 있다. 따라서 COP를 최대로 하는 압

축비는 존재하게 되며 이에 따라 최적의 중간온도 

역시 존재한다. 실험적으로 최적의 중간온도를 찾

아내는 방법을 그림 6에 표시하였다. 중간온도를 

변화시키기 위하여 제어변수를 상단/하단의 압축

기 회전수로 설정하였다. 각각의 압축기 속도가 빨

라짐에 따라 난방 용량은 증가하기 때문에 각 단에

서의 압축기 속도를 잘 조정하면, 서로 다른 중간

온도를 가지더라도 난방 용량은 일정하게 할 수 있

다. 그림 6에서 빨간 점선으로 표시된 점들은 같

은 용량을 가지지만 서로 다른 중간온도를 가지는 

실험 결과들이다. 예를 들어, 하단의 압축기 속도

를 증가시키게 되면 하단의 압력비가 증가하기 때

문에 하단의 응축온도 (즉, 중간온도)는 증가하게 

된다. 따라서 하단의 압축일이 증가하게 되며 자연

적으로 상단에서의 압축일은 감소하게 된다. 이는 

상단의 응축온도/하단의 증발온도는 온수 입구 온

도/외기온도가 정해지면 큰 변화가 없기 때문이다. 

그림 7에서는 외기 조건별, 난방 입수온도 조건별 

및 중간온도에 따라 열펌프의 성능 변화를 나타낸

다. 최적의 중간온도는 같은 조건에서 최고의 성능

계수를 나타내는 조건이며, 외기온도가 낮을수록, 

온수 입구 온도가 낮을수록 최적의 중간온도는 감

소하게 된다. 상단과 하단의 냉매가 같은 경우에는 

최적의 중간온도는 기하 평균으로 정의가 될 수 있

으나, 이종 냉매의 경우에는 실험적으로 증명하는 

것이 가장 정확하다. 실험 결과를 바탕으로 최적의 

중간온도를 개발한 이론 산술식과 비교하였으며, 

이론산술식은 비교적 실험 결과를 잘 예측하였다.

[그림 6]  압축기 속도에 따른 등 난방 용량 제어 및 중간온도에 따른 성능계수 변화

(b) 중간온도 변화에 따른 열펌프 성능계수 변화 
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[그림 5]  중간온도의 변화에 따른 열펌프의 T-s 선도 변화(외기온도  =  -15℃, 온수 입수온도  =  50℃)
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본 연구에서는 공기열원을 이용하여 온수를 생

산하는 열펌프 시스템(AWHP)의 최적화에 관한 연

구를 살펴보았다. 온수 생산용 보일러를 대체하기 

위한 하나의 방안으로 열펌프를 고려하였으며, 고

온의 온수를 생산하기 위해서는 단식의 열역학적 

한계가 있어 다단 열펌프를 고려하였다. 다단 열펌

프 중 캐스케이드 열펌프가 극한 조건(낮은 외기온

도 조건에서 고온수를 생산)에서 가장 우수한 성능

을 보였으며, 캐스케이드 열펌프를 최적화하기 위

하여 냉매 봉입량, 중간온도를 변수로 하여 최적화

를 진행하였다. 캐스케이드사이클은 상단/하단 사

이클이 각각 영향을 줘 직관적으로 최적의 봉입량

을 예측하기는 불가능하기 때문에 해석을 통하여 

각각의 냉매 봉입량이 사이클에 어떻게 영향을 미

치는지를 확인하였으며, 성능계수를 최대로 하는 

조건을 최적의 봉입량으로 정의하였다. 난방계수

를 최대로 하는 봉입량 조건은 냉매 봉입의 최대치

지만, 성능계수 최고점은 따로 존재하였다. 또한 

중간온도의 조절에 따라 열펌프의 성능을 최적화

할 수 있음을 확인하였으며, 최적의 중간온도가 발

생하는 이유에 대해서도 고찰하였다. 최적의 중간

온도를 실험적으로 확인하였으며, 이를 개발한 상

관식과 비교하였다.  

참고문헌

1.  Kim, D.H., Park, H.S., Kim, M.S., 2013, Optimal 

temperature between high and low stage cycles 

for R134a/R410A cascade heat pump based 

water heater system, Experimental thermal and 

fluid science, Vol. 47, pp. 172-179.

2.  Park, H.S., Kim, D.H., Kim, M.S., 2013, Ther

modynamic analysis of optimal intermediate 

temperature in R134a/R410A cascade refriger

ation systems and its experimental verification, 

Applied thermal engineering, Vol. 54, pp. 319-327.

3.  Kim, D.H., Park, H.S., Kim, M.S., 2014, The 

effect of the refrigerant charge amount on 

single and cascade cycle heat pump systems, 

International journal of refrigeration, Vol. 40, pp. 

254-267.

4.  Park, H.S., Kim, D.H., Kim, M.S., 2013, Per

formance investigation of a cascade heat pump 

water heating system with a quasisteady state 

analysis, Energy, Vol. 63, pp. 283-267.

5.  Kim, D.H., Park, H.S., Kim, M.S., 2014, The  

effect of water temperature lift on the perfor

mance of cascade heat pump system, Applied 

thermal engineering, Vol. 67, pp. 273-282.

[그림 7]  중간온도 변화에 따른 열펌프의 성능 변화

(b) 온수 입구 온도별 변화
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(a) 외기온도별 변화
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