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냉매 열교환기 구성방법에 따른 제 2종 흡수식 히트펌프의 

성능 특성 변화에 관한 연구
Performance Characteristics of Type Ⅱ LiBr-H2O Absorption Heat Pump in Accordance
with the Refrigerant Heat Exchanger Configuration
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Abstract The objective of this study was to determine the effect of refrigerant heat exchanger on the performance 
of type II absorption heat pump performance using numerical analysis. Two heat exchange installation methods were 
used: solution to refrigerant and waste hot water to refrigerant. These methods were compared to the standard model 
of hot water flow without using refrigerant heat exchanger. When waste hot waters were bypassed to refrigerant heat
exchanger, COP was not affected. However, steam mass generation rates were increased compared to those of the
standard model. When solutions were bypassed to the refrigerant heat exchanger, results were different depending on
the place where the solution rejoined. COP and steam mass generation rates were lower compared to those when
waste heat water was passed to refrigerant heat exchanger. Thus, it is possible to obtain higher steam mass generation
rates by using waste water and installing refrigerant heat exchanger.

Key words Absorption heat pump(흡수식 히트펌프), Refrigerant heat exchanger(냉매 열교환기), COP(성적계수), 
H2O/LiBr(물/리튬브로마이드), Heat transformer(히트 트렌스포머)
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기호설명

a ：용액 순환비

COP ：성적계수

Eff. ：효용도

h ：엔탈피

LMTD ：대수평균 온도차 
 ：질량 유량 [kg/s]
P ：압력(kPa)

 ：열량 [kW]
SHX ：용액 열교환기

RHX ：냉매 열교환기

T ：온도 

UA ：총괄열전달계수․전열면적 [kW℃]
x ：농도

ε ：효용도
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하첨자

abs ：흡수기 

c ：저온

con ：응축기

eva ：증발기

gen ：재생기

h ：고온 

in ：입구

out ：출구  

p ：정압

sol ：흡수액

v ：증기

1. 서  론  

오늘날 에너지 수요 증가로 야기되는 환경문제와 화석 에너지원의 고갈은 대체 에너지의 개발의 필요성을 

알려주고 있다. 이에 대한 방안으로 기존 사용되는 냉동 시스템과 유사한 흡수식 히트 시스템에 산업 폐열을 

적용하면 산업에 필요한 고온의 에너지로 만들 수 있어 친환경적이며 화석에너지를 대체할 수가 있다.
흡수식 히트펌프는 압축식과 달리 가스의 연소열이나 온수, 증기의 열을 이용하는 것으로 대용량의 열을 

회수하는 곳에 사용된다. 흡수식 히트펌프는 1종 히트펌프와 2종 히트펌프로 나누어지는데, 1종 히트펌프는 

증발기에 약 35℃의 폐 온수를 공급하고, 가스 혹은 고온증기를 열원으로 약 75℃의 온수를 이용한다면 약 

1.7의 COP를 얻을 수 있다. 2종 히트펌프는 중온의 폐열 에너지를 구동 열에너지로 사용하여 고온의 에너지를 

얻는 시스템으로 고온의 에너지를 이용하고 저온의 에너지를 배출한다. 히트 트랜스포머(Heat Transformer) 
라고 불리기도 하며, 120℃의 고온의 스팀을 얻고 COP는 약 0.4정도가 된다. 
현재 2종 흡수식 히트 펌프와 관련 하여 연구된 국내외 연구는 Yoon et el.(1)

의 흡수식 히트펌프의 운전 

변수에 따른 수치 해석에서 폐 온수의 정방향 및 역방향 공급 시 각 경우에 따른 영향을 시뮬레이션 하였

으며, Kang et el.(2)
의 LiBr-H2O를 사용하는 제2종 흡수식 열펌프의 열역학적 설계 해석에서 히트펌프의 각 

요소기기의 효용도에 따른 시스템 성능변화에 대해 고찰하였다. 그 외에 Chen(3~5)
의 제 2종 흡수식 열펌프의 

열역학적 최적 설계해석에서 흡수식 열펌프에 있어 열 저항이 미치는 영향에 대한 열역학적 해석이 진행되

었다.
현재까지 2종 히트 펌프 시스템의 운전 변수로 냉각수, 온수의 온도 및 유량 변화에 대한 연구가 일반적

이었으며, 냉매 열교환기 구성에 대한 연구는 많이 이루어지지 않고 있다. 따라서 본 연구에서는 냉매 열교환기의 
구성에 있어서 냉매와 용액 또는 폐 온수의 열 교환과 바이패스 지점이 흡수식 히트 펌프에 미치는 영향에 

대한 수치적 해석을 수행하고, 기존 온수의 직렬흐름 방식과 비교 하였다.

2. 연구 방법

본 논문에서는 LiBr-H2O를 용액으로 사용하는 흡수식 히트 펌프에 관한 연구를 진행하였으며 수행 하고자

하는 흡수식 히트 펌프의 해석 모델링은 다음과 같다.

2.1 제 2종 흡수식 히트펌프의 모델링

제 2종 흡수식 히트펌프는 재생기, 응축기, 증발기, 흡수기, 용액 열교환기로 이루어져 있으며, 재생기와 

응축기의 압력이 저압부로서 응축기 내로 흐르는 냉각수의 온도에 의해 결정된다. 고압부는 증발기와 흡수기로 

증발기에서 발생하는 냉매 증기의 온도에 의해 결정된다. 재생기 내에서는 LiBr-H2O 용액이 폐 온수에 의해 

가열되어 냉매만 증기상태로 응축기로 보내지며 농용액은 흡수기로 보내진다. 흡수기에서는 증발기로부터 

유입된 냉매 증기의 흡수가 일어나고 희용액 상태로 다시 재생기로 보내지게 되며, 이 과정에서 흡수기 관내

에서는 흡수열로 인한 120℃의 고온의 스팀을 얻게 된다. 재생기로부터 나온 냉매 증기는 응축기에서 포화액 

상태로 냉각되어 증발기로 보내지고, 증발기 내에서 폐 온수에 의해 포화증기상태로 된다. 본 연구에서는 

기존의 제 2종 흡수식 히트펌프에서 응축기와 증발기 사이지점에서 냉매 열교환기가 구성되었을 때의 각각을 

모델링하여 해석을 진행하였다. 사용된 지배 방정식 및 해석 조건은 다음과 같다.
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- Mass Balance Equations
Total mass balance

                                        ∑  ∑  (1)

  LiBr mass balance

                                     ∑  ∑ (2)

- Heat transfer equation

                              ×   ×  ×∆  ∑ (3)

- Energy balance
For case 1, 2

                                           (4)

  For case 3, 4

                                         (5)

여기서 식(4)와 식(5)는 각각 냉매 열교환기에 용액이 바이패스 되는 경우와 폐 온수가 바이패스 되는 

경우이다.

                                    ∑  ∑ (6)

여기서 LMTD는 다음과 같다. 

                          
 

    

  


         

(7)

LiBr-H2O solution

                                              (8)

Working fluid

                                              (9)

- Effectiveness Equation

                            

         or          

       
(10)
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 Absorber
Inlet water temperature(℃)

Outlet steam temperature(℃)
mass flow rate(kg/s)

115.0
120.0

0.1

Cooling water supply mass flow rate(kg/s)
Temperature(℃)

0.7 
25.0

Waste hot water supply mass flow rate(kg/s)
Temperature(℃)

0.67
90.0

Effectiveness

Absorber
Condenser
Generator
Evaporator

S.H.X

0.5
0.5
0.4
0.4

0.77

H20/LiBr solution mass flow rate at generator outlet(kg/s) (point 6) 0.06

Table 1  Simulation standard conditions of absorption heat pump

- COP
  For case 1, 2

                                          

 (11)

  For case 3, 4

                                      

 (12)

                               

≥     (13)

식(1)~식(9)는 히트펌프 요소기기별 질량 및 에너지 밸런스에 대한 식이다. 용액의 경우 압력, 온도와 농도에 
따른 함수이며, 냉매의 경우 압력과 온도의 함수로 가정하여 관계식을 모델링 하였다. 열교환기의 효용도(ε)에 
대한 정의는 식(10)이며 성적계수의 정의는 식(11)~식(12)와 같다. 식(11)과 식(12)는 냉매 열교환기에 용액이 

바이패스 되는 경우와 폐 온수가 바이패스 되는 경우이다. 아울러 용액 순환비는 재생기에서 열매체 증기 1 
kg을 발생하기 위한 희용액 공급량으로 정의는 식(13)과 같다. 
기준 모델은 냉매 열교환기가 구성되지 않은 2종 흡수식 히트펌프로서 90℃의 산업 폐열과 25℃의 냉각수를 

사용하여 흡수기에서 120℃의 증기를 생산하는 것이며, 90℃의 산업 폐열 온수를 직렬로 공급하는 것으로 

설정하였다. 본 계산에 적용한 구체적인 기준조건은 Table 1과 같다.
본 연구에서 적용된 프로그램은 EES(Engineering Equation Solver)를 사용하였다. 

2.2 해석 변수

2.1.1 용액의 리턴 치에 따른 향

흡수식 히트펌프에서 재생기 출구로부터 농용액이 흡수기로 이동하고 흡수기 출구로부터 희용액이 재생기로 
이동하며, 용액 열교환기를 통해 희용액과 농용액이 열 교환을 하게 된다. 본 논문에서는 재생기출구 지점 

용액의 일부를 냉매열교환기로 바이패스 시킨 후 리턴 위치에 따른 영향을 파악하고자 한다. 
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Fig. 1  (a) Schematic diagram of LiBr-H2O Absorption Heat Transformer(case 1), (b) Schematic diagram of LiBr-H2O
Absorption Heat Transformer(case 2).

      

Fig. 2  (a) Schematic diagram of LiBr-H2O Absorption Heat Transformer(case 3), (b) Schematic diagram of LiBr-H2O
Absorption Heat Transformer(case 4).

Fig. 1의 (a)는 용액이 재생기 출구에서 분할되어 냉매 열교환기를 지나 용액 열교환기의 전으로 합류(case 1) 
되는 경우이다. 이와 더불어 Fig. 1의 (b)와 같이 재생기 출구에서 바이패스 된 용액이 용액 열교환기 이후 지점

에서 합류(case 2) 되는 경우를 연구하였으며, 두 경우 모두 10%(Bypass Ratio)만 흘러가도록 기준을 정하였다. 
여기서 냉매 열교환기 바이패스 비율을 10%로 정한 것은 선행 계산을 통하여 바이패스 비율이 증가함에 

따라 성능이 선형적으로 감소하는 것을 파악이 되어 임의의 최대 분배 비율로 10%를 정하였다. 

2.1.2 폐 온수의 분배 치에 따른 향

흡수식 히트펌프에서 폐 온수는 직렬방향으로 재생기에 공급된 후 증발기로 공급되어진다. 본 논문에서는 

폐 온수의 일부가 냉매 열교환기로 바이패스 되어 증발기 입구에서 합류되는 경우, 폐 온수의 분배위치에 따른 

영향을 알아보고자 한다. Fig. 2의 (a)는 폐 온수가 재생기 입구에서 분할되어 냉매 열교환기를 지나 증발기 

입구에서 합류(case 3)되는 경우이다. 이와 더불어 같은 조건에서 Fig. 2의 (b)와 같이 재생기에서 나온 폐 

온수가 분할되어 증발기 입구에서 합류(case 4)되는 경우를 연구하였으며, 두 경우 모두 냉매 열교환기로 

바이패스 전 폐 온수 유량의 10%(Bypass Ratio)만 흘러가도록 기준을 정하였다. 
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Fig. 3  Comparison of present’s work and the other work.

Table 2  Parameters for Simulation

No Parameter Value

1 Solution bypass case 1
case 2

Rejoin before SHX
Rejoin after SHX Bypass ratio = 10%

2 Hot water bypass case 3
case 4

Separated before Generator
Separated after Generator Bypass ratio = 10%

3 Effectiveness of Refrigerant Heat exchanger(ε) 0.3~0.9

선행계산을 통하여 Case 3, Case 4의 경우 바이패스 비율이 약 4%정도일 경우가 최적의 분배율이지만 

바이패스 비율을 10% 이하로 해야 기존 냉매 열교환기를 장착하지 않은 사이클 보다 성능이 낮지 않아 

보수적인 설계 측면에서 바이패스의 비율로 최대 10%를 정하였다.

2.1.3 냉매 열교환기의 효용도에 따른 향 

상기 식(10)에서 언급 되어진 냉매 열교환기 효용도에 따른 흡수식 히트펌프의 각각의 요소들의 열량 변화가 
위에서 언급한 네 가지의 경우에서 상이하게 작용할 것으로 예측하고 그 효과를 파악하고자 한다. 상기 

계산변수를 정리하면 Table 2와 같다. 

2.1.4 용액 열교환기의 효용도에 따른 향

용액 열교환기의 효용도에 따른 성능계수 및 스팀 발생량의 변화가 앞서 언급한 네 가지의 경우와 기준 

모델을 비교해보았을 때 각각 그 결과가 상이하게 나타날 것으로 예상하고 이를 파악하고자 한다.

3. 결  과

3.1 해석의 검증

사이클의 정확성 정도를 파악하기 위하여 선행연구와의 결과 값을 비교하였다. Fig. 3은 선행 연구인 kang(2)
의 

모델링 결과와 본 모델링 계산 결과를 비교한 결과이다. 두 결과 모두 용액 열교환기 효용도 변화에 따라 성적

계수가 증가하는 경향을 나타내고 있으며 그 절대값도 근사적으로 비슷하여 모델링 방법의 타당성을 확인 할 

수 있었다. 
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Fig. 4  Duhring diagram of LiBr-H2O Absorption Heat Transformer. 

Table 3  Simulation results of standard model
Point  m P(kPa) T(℃) X(%) Quality

1
2
3
4

4*
5
6
7
8
9

10
11
12
13
14
15
16
17
18

0.0641
0.0641
0.0641

0.06
0.06
0.06
0.06

0.0041
0.0041
0.0041
0.0041
0.100
0.100

0.67
0.67
0.67
0.67
0.7
0.7

4.8
42.7
42.7
42.7
42.7
42.7

4.8
4.8
4.8

42.7
42.7

72.8
93.7

123.1
113.1
131.2
79.7
79.7
76.2
32.1
32.1
77.4
115
120
90

86.7
86.7
83.0
25.0
28.5

58.2
58.2
58.2
62.2
61.4
62.2
62.2

-
-
-
-

0.015
0
0
0
-
0
0
1
0
0
1
0

0.033

COP 0.475
steam generation rate(kg/h) 11.88

Heat transfer rate
(kW) 

Absorber steam
sensible heat

7.27
2.12

Condenser
Evaporator
Generator

SHX

10.4
10.37
9.41
3.75

3.2 기준 모델의 특성 

Fig. 4는 2종 흡수식 히트 펌프 기준 모델의 PTx 관계를 나타내는 duhring 선도이며, 히트펌프의 요소기기별 
지점을 나타내었다. Table 3은 기준 모델의 각 위치별 온도 특성 및 성능 계수값을 나타낸다. Table 3에서 각 

point는 Fig. 1에서 나타낸 각 위치 별 지점을 나타내며 이는 duhring 선도에 표시하였다.
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(a)

    

(b)

(c)

    

(d)
Fig. 5  (a) Qeva, Qgen vs. Effectiveness of RHX, (b) Qcon, Qabs vs. Effectiveness of RHX, (c) System pressure variations

vs. Effectiveness of RHX, (d) Concentration variations vs. Effectiveness of RHX(case 1, 2).

폐 온수는 90℃로 재생기에 공급되어 83℃로 증발기에서 배출되며 냉각수는 응축기에 25℃로 공급되어 

28.5℃로 배출된다. 흡수기에서는 115℃의 물이 공급되어 건도 0.033의 120℃ 습포화 증기로 발생되게 된다. 
흡수기에서 전체 열량 9.39 kW에서 11.88 kg/h에 해당하는 증기 발생 열량은 약 7.27 kW에 달하게 된다. 이 

양은 전체 흡수기 열량 중 77.4%에 해당되며 나머지 22.6%는 115℃에서 120℃로 물의 온도를 높이는 현열량에 
해당한다. 저압부와 고압부의 압력은 각각 4.8 kPa, 42.7 kPa이며, 희용액과 농용액의 농도는 각각 58.2%, 
62.2%가 된다. 

흡수식 히트 펌프 사이클 선도는 흡수식 냉동사이클과 달리 용액측은 반시계 방향으로 순환한다. 사이클 

COP는 약 0.475이다. 

3.3 냉매 열교환기 상대 열 교환 유체로서 재생기 출구 용액 일부 공급에 따른 영향

Fig. 5의 (a)와 (b)는 냉매 열교환기의 상대 유체로 재생기 출구의 용액 일부를 냉매 열교환기로 바이패스 

시킨 후, 리턴 위치별 냉매 열교환기의 효용도에 따른 요소기기별 열량 값을 비교한 그래프이다. case 1은 

용액이 재생기 출구에서 분할되어 냉매 열교환기를 지나 용액 열교환기의 전으로 합류하는 경우이며, case 2는 

같은 조건으로 용액 열교환기 이후의 지점에서 합류하는 경우이다. 그림에서 보듯이 냉매 열교환기의 효용도가 
증가하면 냉매 열교환기의 열 전달량은 선형적으로 증가하게 된다. 증발기는 냉매 열교환기의 효용도가 증가 
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할수록 증발기 내부로 들어가는 포화 냉매의 온도 또한 높아지고, 이로 인해 포화 냉매와 폐 온수와의 온도차가 

감소하게 되므로 증발기 열량이 감소한다고 볼 수 있다. case 2의 경우 냉매 열교환기를 지난 농용액이 합류

하여 바로 흡수기로 들어가기 때문에 흡수기로 들어가는 온도는 case 1에 비하여 상대적으로 낮다. 흡수기로 

유입되는 용액의 온도가 낮아지면 흡수기에서 120℃의 스팀을 생산하기 위해 보다 많은 흡수열을 필요로 

하고, 이로 인해 냉매의 흡수량이 많아져 전체적으로 필요로 하는 냉매의 순환량이 높아진 것으로 보이며 case 
2가 case 1보다 전체적인 증발 열량 값이 높게 나타남을 알 수 있다. 즉 냉매 열교환기의 효용도가 증가할수록 

흡수기로 유입되는 농용액의 온도는 감소하며 전체 시스템의 냉매 순환량은 증가함을 나타낸다.
재생기는 case 2의 경우 냉매 열교환기를 지나지 않은 고온의 농용액과 희용액이 용액 열교환기에서 열 

교환을 하게 되므로, 재생기로 유입되는 희용액의 온도가 case 1에 비해 상대적으로 높고, 이로 인해 공급 폐 

온수와의 온도차가 감소하여 전체적으로 재생기 열량 값은 case 2가 낮아지게 된다.
응축기는 상기 언급한바와 같이 냉매의 순환량의 증가로 인해 냉매 열교환기의 효용도가 증가할수록 열량 

값이 증가하며 case 2의 경우가 열량 값이 높게 나타났다. 흡수기는 냉매 열교환기의 효용도가 증가할수록 

흡수기에 낮은 온도의 농용액이 유입되면서 관내 발생증기의 온도와 고온의 흡수액과의 온도차가 줄어들게 

된다. 따라서 흡수기 열량 값과 흡수기 관내 증기발생량은 감소하게 된다. (c)와 (d)는 case 1과 case 2의 경우

에서의 시스템 압력 변화와 용액의 농도 변화를 냉매 열교환기의 효용도에 따라 나타낸 그래프이다.
전체적으로 냉매 열교환기의 효용도 변화에 따라 전체 시스템의 압력이 증가함을 알 수 있다. 이는 고압부의 

경우 증발기 내로 유입되는 포화냉매의 온도 상승에 따른 압력의 증가로 보이며 저압부는 냉매의 순환량 증가로 
인해 응축기 내에서 냉각수와의 열 교환량이 감소하여 압력이 증가하는 것으로 보인다. 농도의 경우 냉매 

열교환기 효용도의 변화에 따라 전체적으로 감소하는 것으로 나타났다. 상기 언급한 바와 같이 냉매 열교환기의 

효용도 증가로 인한 냉매의 순환량의 증가가 기인한 것으로 보이며, case 2의 경우 냉매 순환량이 커지면서 

농도 변화가 크게 나타났다.

3.4 냉매 열교환기 상대 열 교환 유체로서 폐 온수 일부 공급에 따른 영향

Fig. 6의 (a)와 (b)는 냉매 열교환기의 상대 유체로서 폐 온수의 일부가 냉매 열교환기로 바이패스 되어 

증발기 입구 지점에서 합류되는 경우, 폐 온수의 분배위치에 따라 히트펌프의 요소기기별 열량 값을 비교한 

그래프이다. 여기서 case 3은 폐 온수가 재생기 입구 지점에서 분할되어 냉매열교환기를 지나 증발기 입구에서 

합류하는 경우이며, case 4는 재생기에서 나온 폐 온수가 분할되어 증발기 입구 지점에서 합류하는 경우이다.
증발기는 냉매 열교환기 효용도의 변화에 따라 증발기로 유입되는 포화냉매의 온도가 높아지게 된다. 

따라서 포화냉매와 공급되는 폐 온수와의 온도차는 감소하게 되어 증발기 열량 값 또한 감소하게 된다. 
case 3의 경우 폐 온수가 재생기로 공급되기 전에 일부가 냉매 열교환기로 바이패스 되기 때문에 case 4의 

경우보다 높은 온도의 폐 온수가 냉매 열교환기로 바이패스 되며, 이로 인해 냉매 열교환기에서의 열 교환량이 

많아지게 된다. 따라서 증발기로 유입되는 포화냉매의 온도 또한 case 4에 비해 상대적으로 높아지고 증발기로 

공급되는 폐 온수와의 온도차가 case 4에 비해 감소하게 되어 전체적인 증발기 열량 값은 case 3이 약간 더 

낮게 확인되었다. 냉매 열교환기의 효용도 변화에 따라 증발기에서 발생증기가 증가하면서 전체적인 냉매 

순환량이 증가하고 재생기의 열 교환량이 약간 증가하게 된다. case 3의 경우 case 4에 비하여 공급되는 유량이 
적고 이로 인해 열 요구량이 증가하게 되어 전체적으로 높은 재생기 열량 값이 확인되었다.
흡수기에서는 상기 언급한 바와 같이 냉매 열교환기의 효용도가 증가할수록 냉매증기량이 많아지고 흡수기 

관내 발생 증기와 고온의 흡수액과의 온도차가 커지게 되어 흡수기의 열량과 스팀발생량 또한 점차 증가하게 

된다.
응축기는 순환되는 냉매의 양의 증가로 응축되는 냉매의 양은 증가하게 되고 응축기 열량 값은 미세하게 

증가하였다. 응축기와 흡수기 열량에 있어서 폐 온수의 바이패스 지점에 따른 영향은 없는 것으로 확인 

되었다.
Fig 6의 (c)와 (d)는 상기 언급한 case 3과 case 4의 경우의 시스템 압력 변화와 용액의 농도 변화를 냉매

열교환기의 효용도에 따라 나타낸 그래프이다. 앞서 언급한 바와 같이 case 3의 경우 증발기로 유입되는 포화
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(a)

    

(b)

 

(c)

    

(d)
Fig. 6  (a) Qeva, Qgen vs. Effectiveness of RHX, (b) Qcon, Qabs vs. Effectiveness of RHX, (c) System pressure variations

vs. Effectiveness of RHX, (d) Concentration variations vs. Effectiveness of RHX(case 3, 4).

냉매의 온도가 case 4에 비하여 높고 증발량이 많아 상대적으로 시스템 압력 값이 약간 높게 나타났으며 냉매 
열교환기의 효용도가 증가할수록 압력도 증가하게 된다. 냉매 열교환기의 효용도가 증가할수록 냉매 순환량이 
증가하면서 전체 시스템의 농도가 묽어지고, case 3의 경우 case 4에 비해 증발기로 유입되는 포화냉매의 

온도가 높아 냉매 증기 발생량이 많아지기 때문에 전체적인 시스템 농도도 묽어진 것으로 파악된다. 

3.5 총괄 비교 

Fig. 7의 (a)와 (b)는 용액 열교환기의 효용도에 따른 기준 모델과 case 1~4의 경우의 COP 및 스팀 발생량을 

비교한 그래프이며, case 1~4의 경우 이때의 냉매 열교환기의 효용도는 0.9로 정하였다. 그림을 통해 알 수 

있듯이 용액 열교환기의 효용도가 증가할수록 전체 경우의 성적계수와 스팀 발생량은 증가하게 된다. 
용액 열교환기의 효용도가 증가할수록 재생기 내부로는 보다 저온의 희용액이 유입되며, 흡수기 내부로는 

보다 고온의 농용액이 유입 된다. 이로 인해 흡수기 관내 발생증기와 고온의 흡수액 사이 온도차가 커지게 

되고 스팀 발생량 또한 증가하게 된다. 용액 열교환기의 효용도가 증가할수록 내부적으로 열 회수량이 증가

하게 되며 이에 따라 COP가 증가하게 된다. 그림에서 보듯이 흡수액의 일부를 냉매 열교환기에서 열 교환

하는 경우인 case 1, 2는 전반적으로 COP는 오히려 감소하는 경향을 나타낸다.
 반면에 폐 온수의 일부를 냉매 열교환기에서 열교환하는 경우인 case 3, 4에서는 COP 영향은 거의 없음을 알 
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(a)

    

(b)
Fig. 7  (a) COP vs. Effectiveness of SHX (b) Steam mass vs. Effectiveness of SHX.

수 있다. 용액 열교환기의 효용도가 0.9일 경우를 기준으로 본 계산의 기준 조건 모델 대비 COP는 case 1은 약 

0.3%, case 2는 약 4.7% 정도 감소하였고, case 3과 4는 거의 동일하게 나타났다. 
스팀 발생량의 경우에도 기준 조건 모델 대비 case 1, 2는 전반적으로 감소하는 경향을 나타내며, case 3, 

4에서는 스팀 발생량이 증가하는 것을 알 수 있다, 스팀 발생량은 용액 열교환기의 효용도가 0.9일 경우를 

기준으로 본 계산의 기준조건 모델 대비 case 1은 약 0.5%, case 2는 약 6.5% 정도 감소하였으며, case 3은 약 

2.4% 증가하는 것을 볼 수 있으며, case 4는 약 2.3% 증가하는 것을 알 수 있다. 

4. 결  론

본 연구에서는 2종 히트펌프 시스템에 냉매 열교환기를 구성하면서, 용액을 바이패스 시킨 후 리턴 위치에 

따른 영향과 폐 온수를 바이패스 시킬 때의 분배 위치에 따른 영향에 대해 수치적으로 해석하였다. 또한 

각각의 경우 냉매 열교환기 및 용액 열교환기와의 상호작용에 대해 연구하였다.
(1) case 1, 2의 경우 냉매 열교환기의 효용도가 증가할수록 증발기 내부로 들어가는 포화 냉매의 온도 또한 

높아지고, 포화냉매와 폐 온수와의 온도차가 감소하게 되므로 증발기 열량이 감소한다고 볼 수 있다. case 
2의 경우 냉매 열교환기를 지난 농용액이 합류하여 바로 흡수기로 들어가기 때문에 흡수기로 들어가는 

온도는 case 1에 비하여 상대적으로 낮다. 폐 온수 일부가 재생기에 공급되기 전에 분할되어 냉매 열교환기로 
바이패스 되는 경우인 case 3은 증발기로 들어가는 포화 냉매의 온도가 case 4보다 상대적으로 높아진다. 

(2) 전체적으로 보았을 때, 냉매 열교환기의 효용도가 증가할 때 전체 시스템 압력은 증가하고, 농도는 감소

하는 것을 알 수 있다. 이는 냉매 열교환기의 효용도가 증가할수록 냉매 증기 발생량이 증가하고 이로 

인한 냉매 순환량의 증가가 전체 시스템의 압력과 농도의 변화에 영향을 준다고 파악된다.
(3) 기준 모델과 비교해 보았을 때, 냉매 열교환기 바이패스 비율 10% 기준에서 냉매 열교환기에 용액을 

바이패스 시킨 case 1, 2의 경우 case 1에서 약 0.3%, case 2에서 약 4.7% 정도로 COP는 크게 떨어지는 것을 

확인하였으며, 냉매 열교환기에 폐 온수를 바이패스 시킨 case 3, 4의 경우 바이패스 비율이 약 4% 정도 

일 경우가 최적의 분배율이지만 바이패스 비율 10% 기준 일 경우 기존 모델 대비 COP 변화는 나타

나지 않았다. 그러나 스팀 발생량 측면에서 보았을 때, 온수를 바이패스 시킨 case 3, 4의 경우가 기존 모델 

대비 흡수기 증기 발생량이 증가하였고, 용액을 바이패스 시킨 case 1, 2의 경우는 흡수기 증기 발생량이 

감소하였다. 그 중 case 3인 경우가 스팀 발생량이 기존 대비 2.4% 증가하는 것으로 가장 높게 확인되었다. 
따라서 냉매 열교환기를 구성할 경우 폐 온수의 일부가 재생기에 공급되기 전 냉매 열교환기로 바이패스 

되는 경우가 가장 효과적인 냉매 열교환기 배치 방법임을 확인하였다.
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