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Abstract The evaporating temperature range required for the low temperature freezing system is from -50℃ to -30℃. Since
it is difficult to keep the required capacity in a cabinet, it is advantageous to design the system using a cascade refrigeration
system. Use of carbon dioxide and ammonia would be advantageous since ammonia is an environment-friendly working
fluid and has a high capacity for performance improvement. To investigate the performance characteristics of the R744-R717
cascade refrigeration system, a theoretical model was developed and performance was analyzed according to cascade heat 
exchanger operating temperature. The optimal cascade R744 condensing temperature was -5℃, and maximum COP was 1.13
when the temperature difference of the cascade heat exchanger was 5℃. In addition, the total system COP increased by 
1.17 when the cascade temperature gap was 3℃ at the middle temperature of -7.5℃.
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기호설명

COP ：성능계수

h ：엔탈피 [kJ/kgK]
 ：질량유량 [kg/s]
Q ：전열량 [kW]
T ：온도 [℃]
V ：압축기 용적 []
W ：압축일량 [kW]

그리스 문자

 ：등엔트로피 효율

 ：체적 효율

υ ：비체적 []

하첨자

Air ：실외 또는 실내온도

cas ：캐스케이드 열교환기

C ：응축기

E ：증발기

mid ：캐스케이드 열교환기 중간온도

R717 ：암모니아

R744 ：이산화탄소

suc ：압축기 흡입부

1. 서  론

대형 냉동창고 또는 대형마켓과 같은 저온 냉동 시스

템에서 냉동식품을 보관하기 위해 필요한 증발온도는 

약 -50oC∼-30oC의 범위로 이를 단단 증기압축 사이클

의 구성을 통하여 충분한 냉방용량을 확보하기 어렵다. 
따라서 다단 증기압축식 냉동시스템 또는 캐스케이드

(Cascade) 냉동시스템을 적용하여 시스템을 설계하는 것

이 효과적이며, 이는 상온의 온도조건에서 작동되는 냉

동시스템에서 필요한 저온의 증발온도를 얻을 수 있다. 
그러나 단일냉매를 사용하는 다단 증기압축식 냉동시

스템의 경우 낮은 저온의 증발온도에 도달하는데 한계
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Table 1  The balance equations for R744-R717 cascade refrigeration system
Component Mass balance Energy balance

R717 compressor 







 

  

R717 condenser 


  
  

R717 EEV 


∆   

Cascade condenser 


 ,     
   

  

R744 compressor 







 

  

R744 EEV 


∆   

R744 evaporator 


  
  

가 있어 저온 냉동시스템은 개별적인 2개의 사이클로 

구성되어 저단과 고단 사이클이 서로 열교환하는 캐스

케이드 냉동시스템을 적용하는 것이 유리하다.(1) 특히 

자연냉매인 이산화탄소(R744)와 암모니아(R717)를 이

용한 시스템의 경우 환경친화적이고 성능향상의 가능

성이 크기 때문에 이에 대한 연구가 필요하다.
기존의 관련연구로 Lee et al.(2)

은 R744-R717 캐스케

이드 냉동시스템의 열역학적 모델링을 수행하여 기존 

연구결과와 비교하여 최적의 캐스케이드 응축온도를 

결정하였으며, Bhattacharyya et al.(3)
은 R744사이클의 

증발온도를 최적화하기 위한 사이클 연구를 진행하였

고, Dopazo et al.(4)
은 R744-R717 캐스케이드 냉동시스

템의 실험적 연구를 수행하여 캐스케이드 응축온도에 

따른 최적 COP를 고찰하여 기존의 R717 2단 압축 냉동

사이클과 비교하였다. 또한 Giovanni et al.(5)
은 R744와 

여러 자연냉매를 혼합한 작동유체를 사용하여 캐스케

이드 냉동시스템의 성능특성에 관한 연구를 수행하였

으며, Mehdi et al.(6)
은 R744-R717 캐스케이드 냉동시스

템에서 3E(엑서지, 경제성, 친환경성)에 대한 해석을 진

행하였다. 또한 Getu et al.(7)
은 R744 -R717 캐스케이드 

냉동시스템의 고단사이클에 다양한 자연냉매를 적용한 
비교연구를 수행하였다. 그리고 Yun et al.(8)

은 R744- 
R717 캐스케이드 냉동시스템과 R744 2단 압축 시스템

에 SLHX와 IHX를 적용하여 비교하였으며 Likittham-
manit(9)

는 R744-R717 캐스케이드 냉동시스템과 R744 
냉동시스템에 대해 실험적 비교연구를 수행하였다.

하지만 R744-R717 캐스케이드 냉동시스템에 대한 

연구는 아직까지 완벽하지 않은 실정이다. 특히 각단

의 사이클의 최적화를 통한 캐스케이드 열교환기에서

의 운전조건 변화에 따른 성능에 대한 연구는 특히 미

흡한편이다. 이에 본 연구에서는 R744-R717 캐스케이

드 냉동시스템을 모델링하였으며 최적의 성능과 운전

특성을 파악하기 위해 캐스케이드 열교환기의 R744 

응축온도와 R717 증발온도 그리고 캐스케이드 열교환

기의 온도차 등의 운전조건을 변화시켜가면서 시스템

의 성능특성을 고찰하였다. 

2. 시스템 모델링 및 해석 조건

2.1 시스템 모델링

본 연구에서 사용되는 냉매의 열역학적 물성치및 성

능분석은 EES(10)
를 이용하여 계산하였다. 저단사이클의 

냉매는 R744를 적용했으며 고단사이클의 냉매는 R717
를 적용하여 캐스케이드 냉동시스템을 모델링 하였으

며 성능해석을 위해 다음과 같이 가정하였다.

1) 저단 및 고단 사이클 압축기의 등엔트로피 효율은 

압축비로 표현된다.
2) 저단 및 고단 사이클 팽창장치의 냉매는 단열팽창

과정인 등엔탈피 과정이다.
3) 모든 과정은 정상상태이며 위치 에너지와 운동에너

지는 무시한다.
4) 각 배관에서의 열손실과 압력강하는 고려하지 않는다.

위의 가정을 토대로 각 사이클의 질량유량, 압축기 

동력, 각 열교환기의 열전달량은 Table 1에 제시한 질

량 및 에너지 평형식으로 계산된다.
Fig. 1은 본 연구에서 설계한 캐스케이드 냉동 시스

템의 개략도를 나타내고 있다. 본 연구에서 설계된 냉

동시스템은 고단 및 저단 압축기와 팽창장치, 고단 응

축기, 캐스케이드 열교환기, 저단 증발기로 구성되어 있

다. 그리고 Fig. 2는 본 연구에서 사용된 시뮬레이션의 

알고리즘의 순서도를 나타내었다. 고단 사이클의 응축

기와 저단 사이클의 증발기는 핀-관 열교환기를 적용

하였으며, 이 때 열교환기의 입구의 공기의 유량은 일
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 Fig. 1  Schematic diagram of the R744-R717 
cascade refrigeration system.

Table 2  Correlations of R744-R717 cascade 
refrigeration system simulation

R744 R717 Air

Heat 
transfer 

coefficient

Single- 
phase Gnielinski(11) Dittus and 

Boelter(14)

Wang(17)

Two- 
phase

Gungor and 
Winterton(12)

Cavallini and 
Zechin(15)

Pressure 
drop

Single- 
phase

Churchill(13)
Fanning(16)

Wang(17)

Two- 
phase Pierre(16)

  Fig. 2  Flow chart for R744-R717 cascade 
refrigeration system simulation.정하게 설정하였다. 또한 캐스케이드 열교환기는 이중

관 형태를 적용하였다. 본 연구에서 고단 응축기의 크기

는 2,500×500×80 mm, 저단 증발기의 크기는 5,000×500 
×80 mm, 그리고 캐스케이드 열교환기의 길이는 18 m
로 설계하였다. 각각의 열교환기 해석에 적용된 저단 및 
고단 사이클의 냉매측과 공기측 열전달 및 압력강하 상

관식은 Table 2에 나타내었으며 저단 및 고단 사이클

에 적용된 압축기의 등엔트로피 및 체적효율은 식(1)
∼식(4)과 같다.

• R744 Compressor(18)
：

  
  (1)

  
  (2)

• R717 Compressor(19)
：

 
  (3)

  
  (4)

R744-R717 캐스케이드 냉동시스템의 COP는 식(5)와 
같이 표현되며 각단의 COP는 식(6)과 같이 계산된다.

  

 (5)

 

 ,  

 (6)
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 Fig. 3  Variations of heat transfer capacity and 
compressor work with the R744 condensing 
temperature(Case I).
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Fig. 4  Variation of COP with the R744 condensing 
temperature(Case I).

Table 3  Operating condition of R744-R717 cascade 
refrigeration system modeling

Parameter
Value

Fixed Variable
Ⅰ  ,  ,  

Ⅱ  ,  ,  

Ⅲ  ,  ,  

Ⅳ  ,  ,   , 
Ⅴ  ,  ,  

Ⅵ  ,  ,  

 (℃) = -15
 (℃) = 25

2.2 해석 조건

Table 3는 본 해석에 사용된 고단 및 저단 사이클에서 
냉매의 응축온도와 증발온도, 공기온도를 나타내고 있

으며 본 연구에서 우선 캐스케이드 열교환기의 작동온도 
변화에 따른 성능변화를 파악하기 위해   ℃로 

일정하게 유지하고 작동조건에 따른 R744-R717 캐스

케이드 냉동사이클의 성능을 고찰하였다. 또한 증발온

도와 응축온도를 고정시키고 각각의 캐스케이드 열교

환기 온도차 증가에 따른 성능을 예측하였으며 최적의 

중간온도 조건에서 온도차에 따른 성능을 분석하였다. 
또한 저단측 증발기와 고단측 응축기의 작동온도 변화

에 따른 성능을 고찰하였으며, 기존 연구와 다르게 실

제 운전사이클에 더욱 가깝게 해석하기 위하여 과열도

와 과냉도를 고정시키지 않고 주어진 열교환기의 사양

에서 운전조건에 따라 tube-by-tube method를 이용하여 

수행하였다.

3. 결과 및 고찰

3.1 캐스케이드 열교환기 작동온도 변화에 따른 

성능특성 고찰(Ⅰ)

Fig. 3은 고단의 응축온도와 저단의 증발온도가 각각 
35℃와 -30℃, 캐스케이드 열교환기에서 온도차를 5℃
로 일정하게 유지시킨 후 캐스케이드 열교환기의 R744 
응축온도가 -10℃에서 10℃로 증가함에 따른 각 단의 

열교환기 용량과 압축기 일을 보여주고 있다. 캐스케이

드 열교환기에서 R744 응축온도가 20℃ 증가함에 따라 
저단 사이클의 압축기 일은 54.1% 증가하는 반면 고단 

사이클의 압축기 일은 46.3% 감소하는 것을 확인할 수 

있다. 또한 R744 냉방용량은 9.2 kW에서 7.5 kW로 약 

18.5% 감소하는 것으로 나타났으며 이는 저단 압축비 

증가로 인하여 압축기 소요동력이 증가하고 저단사이클

에 흐르는 냉매의 양이 줄어들기 때문이다. 또한 고단 

사이클의 압축비 감소로 인하여 압축기의 소요동력이 

감소하고 이에 토출되는 냉매의 토출온도가 감소하기 

때문에 고단 응축기의 응축열량은 19.3 kW에서 15.8 
kW로 약 13.6% 감소하는 것으로 나타났다. R744 응축

온도가 증가함에 따라 캐스케이드 열교환기의 용량 또

한 약 6.7% 감소하는 것으로 확인되었다.
Fig. 4는 Case I의 조건에서 R744-R717 캐스케이드 

시스템의 고단, 저단 그리고 전체 COP의 변화를 보여

주고 있다. 캐스케이드 응축온도가 20℃ 증가함에 따라 
고단 사이클(R717)의 COP는 2.08에서 3.62로 증가하는 

반면, 저단 사이클(R744)의 COP는 3.49에서 1.71으로 크

게 감소하는 경향을 보였다. 이는 저단 사이클의 압축기 
일이 증가하는 반면 저단 사이클의 증발용량은 감소하
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  Fig. 5  Variations of heat transfer capacity and 
compressor work with the cascade 
temperature gap(Case Ⅱ).
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  Fig. 6  Variations of heat transfer capacity and 
compressor work with the cascade 
temperature gap(Case Ⅲ).
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 Fig. 7  Variation of COP with cascade temperature 
gap(Case Ⅱ, Case Ⅲ).

기 때문이다. 또한 캐스케이드 증발온도가 증가할수록 

고단 사이클의 COP 증가는 고단 사이클의 압축비 감소

로 인하여 압축기 일이 크게 감소하고 상대적으로 증발

기 용량의 감소폭이 작기 때문이다. 전체 사이클의 COP
는 낮은 R744 응축온도 조건에서 증가하다가 -5℃ 부

근에서 최대값을 가진 후 다시 감소하는 경향을 가진

다. 이는 Fig. 3에서 나타난 바와 같이 저단 압축기 일

은 증가하는 반면 고단 압축기 일은 감소하여 각 단의 

압축기 일의 증감비율의 영향이 성능에 크게 미치기 때

문이다. 본 연구에서 캐스케이드 열교환기의 온도차가 

5℃로 일정할 때 R744 응축온도가 -5℃에서 전체 사이

클의 최대 COP는 1.13으로 나타났다.

3.2 캐스케이드 열교환기의 고단 및 저단 작동온도 

변화에 따른 성능특성 고찰(ⅡⅢ)

Fig. 5와 Fig. 6은 Case Ⅱ와 Case Ⅲ의 조건에서 각 

열교환기의 열량과 각단의 압축기 일의 변화를 나타내

고 있다. 캐스케이드 열교환기의 온도차가 5℃에서 2
0℃로 증가함에 따라 캐스케이드 열교환기의 열전달

량은 Case Ⅱ 조건에서 10.3% 증가하였으며, Case Ⅲ 
조건에서 약 4% 감소하는 경향을 보였으나 두 조건 

모두 고단의 응축열량은 증가함을 보였다. 또한 조건

별로 각 단의 압축비 증가로 인하여 각 압축기의 소요

동력이 지속적으로 증가하고 특히 저단 응축온도가 증

가할 경우 냉매유량의 감소로 인하여 충분한 크기로 

설계된 캐스케이드 열교환기에서 열전달량의 감소로 

저단 사이클의 응축과정에서 과냉도가 충분히 확보되

지 않아 저단사이클의 열전달량 역시 각각 3.8%, 2.4% 
감소하는 것으로 해석되었다.

Fig. 7은 Case Ⅱ, Case Ⅲ의 조건에서 캐스케이드 

시스템의 COP 변화를 보여주고 있다. 캐스 케이드 열

교환기의 온도차가 증가함에 따라 고단 COP의 경우 

2.34에서 2.61으로 11.5% 증가하였으며, 저단 COP는 

3.29에서 1.97으로 40.1% 감소하였는데, 이는 저단의 

압축기 일의 증가와 증발열량의 감소에 기인한 것이다. 
또한 시스템 전체의 COP는 증발열량의 감소와 고단 

압축기 일의 감소량보다 저단 압축기 일의 증가량이 

크게 나타나 약 1.13에서 0.91로 약 19.5% 감소하는 것

으로 해석되었다. 한편 Case Ⅲ의 조건에서는 캐스케

이드 열교환기의 온도차가 증가함에 따라 고단 COP의 

경우 2.3에서 1.51으로 34% 감소하였으며, 저단 COP
는 3.2에서 3.26으로 1.8% 증가하는데, 이는 고단 압축

기 일이 증가하는 반면 캐스케이드 열교환기의 열교환

량이 감소하고 저단 압축기 일과 증발용량이 거의 일정

하게 유지되기 때문이다. 시스템 전체의 COP는 저단 

압축기 일과 증발열량이 유지되는 반면 고단 압축기 

일의 증가량이 크게 나타나 1.13에서 0.84로 약 25.7% 
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감소하는 것으로 해석되었다. 이는 저단 사이클의 작

동온도 변화에 비하여 성능의 변화폭이 6.2% 정도 큰 

것으로 R744-R717 캐스케이드 냉동사이클의 성능은 

고단인 R717사이클의 성능변화에 조금 더 민감한 것

을 확인할 수 있었다.

3.3 캐스케이드 열교환기에서 온도차에 따른 성

능특성(Ⅳ)

Fig. 8는 고단 응축온도, 저단 증발온도를 일정하게 

유지시킨 후 Case I에서 최대 COP를 나타낸 운전조건

의 중간온도인 -7.5℃를 기준으로 캐스케이드 열교환

기에서 온도차를 증가시킴에 따른 각 열교환기의 열량

과 압축기 일의 변화를 나타내고 있다. 캐스케이드 온

도차가 증가함에 따라 캐스케이드 열교환기의 열전달

량은 약 8.9% 증가하고 각 단의 압축비가 증가하여 고

단과 저단 압축기의 일이 각각 8.1%와 15.5% 정도 증

가하는 것으로 나타났다. 그리고 고단의 응축열량은 

11.3% 증가하는 반면 저단 증발열량은 1.9% 감소하는 

것으로 해석되었다. 캐스케이드 열교환기에서 온도차가 
증가하면 각 단의 압축비의 증가로 각 사이클에 흐르

는 냉매유량 감소효과가 나타나는 것으로 확인되었다.
Fig. 9은 Case Ⅳ에서 각 단의 COP와 전체 COP의 

변화를 보여주고 있다. 캐스케이드 온도 15.1% 감소하

는데 이는 고단과 저단 사이클에 적용된 냉매의 물성

차이로 R717의 경우 고단 압축기 일의 증가량보다 캐스

케이드 열교환기의 열전달량이 크기 때문에 고단 COP
는 감소폭이 작지만 R744의 경우 저단 압축일량은 증

가함과 동시에 저단 증발기의 열전달량이 감소하기 때

문이다. 본 연구에서 사이클 해석결과 캐스케이드 온도

차가 3℃일 때 최대 COP 1.17을 가지는 것으로 나타나 

캐스케이드 열교환기의 온도차가 5℃일 때에 비하여 

약 4% 정도 향상되는 것으로 나타났다. 기존의 Lee et 
al.(2)

의 해석적 연구에 의하면 최적의 R744 응축온도는

-6℃에서 온도차가 3℃로 본 연구와 동일한 결과를 보

였지만 최대 COP의 경우 1.84로 본 연구의 결과와 다

소 차이를 보였다. 이는 해석 시 사용된 식의 작동조건 
차이에 기인한 것으로 판단된다.

3.4 저단 증발기의 작동온도에 따른 성능특성 

(Ⅴ)

Fig. 10은 Case Ⅴ의 조건에서 각 열교환기의 열량

과 압축기 일의 변화를 나타내고 있다. 저단 증발온도

가 감소함에 따라 저단 압축비의 상승으로 인하여 저

단 압축기 일은 2.8 kW에서 5.9 kW로 113.9% 증가하

게 되지만 저단 사이클의 냉매유량 감소로 인하여 저

단 사이클의 냉방용량 또한 9.2 kW에서 9.1 kW로 약 
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1.3% 감소하는 것을 확인할 수 있었다. 하지만 고단 사

이클의 경우 저단 증발온도가 증가할수록 저단 압축기 

토출부의 과열도가 상승하게 되며 이에 따라 캐스케이

드 열교환기에 유입되는 저단측 냉매의 온도 상승으로 

캐스케이드 열교환기에서 열전달량이 약 15% 상승하

는 것으로 나타났다. 반면, 고단 사이클의 압축기 일량

이 거의 일정하기 때문에 고단 응축열량은 약 캐스케

이드 열량의 증가에 비례하여 약 10.2% 증가하는 것으

로 확인되었다.
Fig. 11는 Case Ⅴ에서 시스템의 COP 변화를 보여

주고 있다. 저단 증발온도가 -30℃에서 -50℃까지 감소

함에 따라 캐스케이드 열교환기의 열전달량이 증가한 

반면 고단 압축기 일이 거의 일정하였기 때문에 고단 

COP는 2.34에서 2.67로 14.2% 증가하는 것으로 나타

났으며, 반면 저단 COP는 저단 압축기 일의 증가와 저

단 증발기의 증발열량 감소로 인하여 3.29에서 1.52로 

53.9%의 큰 감소량을 보였다. 또한 시스템 전체의 COP
는 앞서 기술한 원인으로 성능계수가 1.13에서 0.79로 약 
29.6% 감소하는 것으로 해석되었다. 이를 통하여 캐스

케이드 냉동시스템의 저단 증발온도를 하강시킬 경우 

시스템의 냉방용량 감소와 동시에 압축기의 전력부하

가 크게 상승하여 운전효율이 감소하는 것으로 확인되

었다.

3.5 고단 응축기의 작동온도에 따른 성능특성

(Ⅵ)

Fig. 12은 Case Ⅵ의 조건에서 각 열교환기의 열량과 
각 단의 압축기 일 변화를 나타내고 있다. 고단 응축

기의 작동온도가 증가할수록 고단측 압축비의 증가로 

인하여 고단 압축기 일이 약 43.5% 증가함과 동시에 

고단 사이클에 흐르는 냉매의 유량은 감소된다. 그러

나 고단 응축온도가 증가할수록 응축기 출구에서의 과

냉도가 증가하여 캐스케이드 열교환기의 증발과정 입

구의 건도가 감소하여 캐스케이드 열교환기에서 열교

환량이 약 15.3% 증가하는 것을 확인할 수 있었다. 또
한 저단 사이클에 흐르는 작동유체의 질량유량 미소하

게 증가하며 저단 압축기 일도 약 3% 증가하는 것으

로 나타났으며, 저단 증발기의 냉방용량이 약 2.3% 증
가하는 것으로 확인하였다.

Fig. 13는 Case Ⅵ에서 시스템의 COP 변화를 보여주

고 있다. 고단 응축온도가 증가함에 따라 고단 COP의 경

우 2.61에서 2.09로 약 19.6% 감소하였으며, 저단 COP
는 3.27에서 3.24로 약 0.9% 감소하는데, 이는 Fig. 12
에서 설명하였듯이 캐스케이드 열교환기의 열교환량 

증가보다 고단 압축기 일의 증가가 상대적으로 크게 

나타났기 때문이다. 시스템 전체의 COP는 저단 증발기
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의 냉방용량이 소폭 증가하였지만 저단 압축기 일과 고

단 압축기 일의 증가량이 훨씬 높게 나타나 1.23에서 

0.98로 약 20.3% 감소하는 것으로 해석되었다. 고단 응

축온도를 상승시킴에 따라 캐스케이드 냉동시스템의 

냉방용량은 소폭 증가시킬 수 있지만 고단 사이클의 

압축기 일의 증가로 인하여 사이클 전체의 운전효율이 

감소하는 것으로 확인되었다. R744 -R717 캐스케이드 

냉동사이클의 성능향상을 위해서는 각 단의 응축기 토

출부에 충분한 과냉도를 확보하여야 하며 압축비의 증

가로 인한 사이클내 작동유체의 질량유량 감소를 최소

화 시키는 것이 중요함을 확인할 수 있다. 

4. 결  론
 
본 연구에서는 R744-R717 캐스케이드 냉동사이클 

성능해석 모델을 개발하였으며 캐스케이드 열교환기

에서 여러 가지 작동온도 변화에 따른 R744-R717 캐
스케이드 냉동시스템의 각 단과 시스템의 전체의 성능

특성을 해석하여 다음과 같은 결론을 얻었다.
(1) 캐스케이드 작동온도가 증가할수록 캐스케이드 열

교환기의 열전달량은 거의 일정하지만 고단 응축

열량과 저단 증발열량은 감소하는 것으로 나타났

으며 전체 사이클의 COP는 증가하다가 감소하였

다. 본 연구에서는 캐스케이드 열교환기에서 온도

차가 5℃로 일정할 때 R744의 최적응축온도는 -
5℃로 전체 시스템의 COP는 1.13으로 나타났다. 
또한 캐스케이드 열교환기에서 중간온도 -7.5℃를 

기준으로 캐스케이드 열교환기의 온도차를 증가할 

경우 캐스케이드 온도차가 3℃ 일 때 전체 사이클

의 최대 COP 1.17을 가지는 것으로 예측되었다.
(2) 캐스케이드 열교환기에서 R744 응축온도나 R717 

증발온도를 고정시킨 조건에서 캐스케이드 열교환

기의 온도차를 증가시킴에 따라 성능은 감소하는 

것으로 나타났으며 R717사이클의 성능변화가 시

스템 전체의 성능에 미치는 영향이 더 큰 것으로 

나타났다.
(3) R744 증발온도를 감소시킬 경우 저단 압축기 일이 

증가하고 저단 증발열량이 감소하여 시스템 전체

의 COP는 약 29.6% 감소하는 것으로 나타났으며, 
R717 응축온도를 증가시킬 경우 고단 응축기의 과

냉도 증가로 인하여 저단 증발기의 냉방용량이 증

가하였으나 고단 압축기 일의 증가량이 상대적으로 
높아 시스템 전체의 성능계수는 약 20.3% 감소하는 
것으로 나타났다. 따라서 R744-R717 캐스케이드 냉

동시스템에서 증발온도의 변화가 사이클 성능 변화

에 큰 영향을 미치는 것으로 확인하였다.
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