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- 기호설명 - 

 

cps : 열원유체 정압비열 [kJ/kg·K] 

cpc : 냉각수 정압비열 [kJ/kg·K] 

D : 엑서지 파괴 [kW] 

d : 엑서지 파괴율 

E : 엑서지 [kW] 

e : 비엑서지 [kJ/kg] 

Ein : 열원유체 엑서지 유입[kW] 

h : 비엔탈피 [kJ/kg] 

m : 질량유량 [kg/s] 

P : 압력 [bar] 

Pc : 임계압력 [bar] 

PH : 터빈입구압력 [bar] 

Q : 열전달률 [kW] 

rc : 작동유체에 대한 냉각수의 질량유량비 

rp : 유량분배비 

rs : 열원에 대한 ORC작동유체 질량유량비  

s : 비엔트로피 [kJ/kg·K] 

T : 온도 [°C] 

Tc : 임계온도 [°C] 

Tcd : 응축온도 [°C] 

Tcw : 냉각수 온도 [°C] 

Te : 증발온도 [°C] 

TH : 터빈입구온도 [°C] 

TL : 냉각실 온도 [°C] 
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초록: 본 연구에서는 열 구동 냉동사이클로서 유기 랭킨사이클 (ORC)과 증기 압축 냉동사이클(VCC)의 

복합 사이클에 대한 엑서지 해석을 수행하였다. 시스템의 열원으로는 다양한 재생 에너지 열원이나 산

업체에서의 폐열 등 현열 형태의 저온 열원을 고려하였으며 작동유체로서 R143a, R22, R134a, 프로판, 이

소부탄, 부탄, R245fa 및 R123등 여덟가지 작동유체들을 고려하였다. 터빈 입구 압력의 변화나 작동유체

의 종류에 따라 시스템의 COP 나 엑서지 효율은 물론 시스템의 각 요소에서의 엑서지 파괴 (아너지)에 

미치는 다양한 영향에 대해 분석하고 논의하였다. 해석 결과는 주어진 열원 온도에 대해 시스템에서 가

장 엑서지 파괴가 큰 구성 요소는 터빈 입구 압력과 작동유체에 따라 민감하게 변화하는 사실을 보여준

다. 

Abstract: In this study, exergy analysis of a thermally activated refrigeration cycle, a combined organic Rankine cycle 

(ORC), and a vapor compression cycle (VCC) were conducted. It is considered that a system uses a low-temperature 

heat source in the form of sensible heat, such as various renewable energy sources or waste heat from industries, and 

one of eight working fluids: R143a, R22, R134a, propane, isobutane, butane, R245fa, or R123. The effects of turbine 

inlet pressure and the working fluid selected on the exergy destructions (anergies) at various system components as well 

as the COP and exergy efficiency of the system were analyzed and discussed. The results show that the component of 

the greatest exergy destruction in the system varies sensitively with the turbine inlet pressure and/or working fluid. 
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Ts : 열원 온도 [°C] 

W : 동력 [kW] 

∆Tpp : 핀치포인트 온도차 [°C]   

η : 등엔트로피 효율 

ηex : 엑서지 효율 

 

하첨자 

0 : 열역학 상태량의 사장상태 

cp : 압축기 

cd : 응축기 

c : 냉각수 

e : 증발기 

ev : 팽창밸브 

h : 열원 열교환기 

mix : 혼합기 

out : 출구 

p : 펌프 

r : 재생기 

s : 열원 

t : 터빈 

1. 서 론 

저등급 열원을 활용하여 전기 등 유용한 동력

을 효과적으로 생산하는 것은 에너지 부족이나 

환경문제에 대한 중요한 해법이 될 수 있다. 지

난 20 여년 동안 산업체 폐열, 태양열, 지열, 바이

오 에너지, 해수 온도차 등 저등급의 열원을 효

율적으로 활용하기 위한 칼리나 사이클(Kalina 

Cycle), 삼각 플래쉬 사이클 (Trilateral Flash Cycle)

이나 유기랭킨 사이클(Organic Rankine Cycle, 

ORC) 등이 많은 주목을 받아왔으며 많은 연구가 

이루어져 왔다.(1~3) 이중 유기랭킨 사이클은 수증

기 랭킨 사이클과 같은 구조를 가지고 있으나 수

증기 대신에 비등점이 낮은 유기물질을 작동유체

로 사용하며, 구조가 간단하고 운전이 용이하며 

신뢰도도 높고, 다양한 저등급의 열원을 사용할 

수 있는 장점을 가지고 있다.(4~6) 

Hung 등(7)은 온도가 매우 낮은 열원을 활용하는 

ORC 의 성능 특성을 연구하였으며, Delgadotorres

등(8)은 ORC 를 채용한 태양열 해수 담수화 플랜

트에서 최적 운전조건에 대해 연구하였다. 

Tchanche 등(9)은 태양열을 열원으로 하는 ORC 에

서 작동유체 종류에 따른 시스템의 열역학적 성능 

특성을 조사하였으며, Kim and Han(10)은 다양한 작

동유체를 사용하는 천이 유기랭킨 사이클 

(Transcritical ORC)에서 재생기가 있는 경우와 없는 

경우의 성능 특성을 비교 분석하였다. Lujan 등(11)

은 R245fa 를 작동유체로 하는 유기 랭킨 사이클

에서 팽창 과정을 모델링하였으며, Kang(12)은 

R245fa 를 작동유체로 하는 반경류 터빈을 채용한 

ORC의 성능 특성을 실험적으로 연구하였다. 

한편 세계적으로 냉동이나 공기조화를 위한 에

너지도 꾸준히 늘고 있는데, 냉동 시스템 중 가장 

많이 쓰이고 있는 사이클은 전기를 사용하는 증기

압축 냉동사이클 (Vapor Compression Cycle, VCC)이

다. 전기 수요를 완화시키기 위한 대안으로서 흡

수 냉동(13)이나 분사식 냉동(14) 등 열로써 구동되

는 냉동 시스템이 사용되어 왔다. 최근에는 이들

보다 사용 가능한 열원의 온도 범위가 더 넓은 열

구동 냉동시스템으로서 유기 랭킨 사이클과 증기 

압축 냉동 사이클의 복합 사이클 (ORC-VCC) 시

스템이 제안되었다. Aphornratana and Srveerakul(15)은 

ORC 의 팽창기와 VCC 의 압축기가 왕복식 형태

로 결합된 복합사이클을 제안하였다. Wang 등(16,17)

은 ORC 의 팽창기와 VCC 의 압축기의 다양한 조

합이 가능한 ORC-VCC 시스템을 제안하였으며, 

Kim 등(18)은 다양한 시스템 설계 변수들에 대한 

이 시스템의 성능 특성을 분석하였다. 

열시스템에 대해 열역학 제 2 법칙을 기반으로 

하는 엑서지 성능 해석은 제 1법칙을 기반으로 하

는 성능 해석을 보완하고 그 한계를 극복하게 해

줄 수 있다. 현열 형태의 저등급 열원을 사용하는 

ORC 에서 열원 유체는 열교환기 내에서 열을 교

환함에 따라 온도가 변하고, 열원 유체와 작동 유

체 사이의 온도차 형성은 시스템의 성능에 큰 영

향을 미치기 때문에 ORC 시스템에서 엑서지 해

석은 고온에서 등온등압 하에 에너지가 공급되는 

기존의 열동력 사이클에서보다 중요하다. 엑서지 

성능 해석을 통해 열시스템의 각 구성 요소나 과

정에서 엑서지 파괴 (exergy destruction) 또는 아너

지 (anergy), 그리고 열역학적 비효율성의 크기와 

근원을 계산할 수 있으며(19) 열시스템의 엑서지 

해석에 대한 많은 연구가 이루어지고 있다.(20~23) 

본 연구에서는 현열 형태의 저온 열원을 이용하

는 ORC-VCC 복합 사이클로 구성된 열구동 증기

압축 냉동시스템(16~18)에서 작동유체의 종류나 터

빈입구 압력에 따른 시스템 구성 요소에서의 엑서

지 손실이나 파괴, 그리고 COP 와 엑서지 효율 등 

시스템의 성능에 미치는 영향을 열역학 제 2 법칙

을 기반으로 하여 비교 분석한다. 특히 시스템에
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서 엑서지 손실이나 파괴가 가장 많이 일어나는 

구성요소가 작동유체의 종류나 터빈입구 압력 등

에 따라 민감하게 달라진다는 사실을 보인다.  

2. 시스템 해석 

본 연구에서 ORC-VCC 복합 사이클의 작동유체

에 대한 열역학적 상태량은 Patel-Teja 상태방정식

을 기반으로 계산한다. 이 상태방정식은 a, b, c 의 

세 개의 파라미터를 가진 다음과 같은 형태로 쓸 

수 있다. 

 

)()(

)(

bvcbvv

Ta

bv

RT
P

−++
−

−
=            (1) 

 

여기서 P, v와 T는 작동유체의 압력, 비체적과 온

도를 각각 나타내며 R 은 일반기체상수이다. 파라

미터 a, b, c는 온도의 함수며 그 구체적인 표현은 

문헌들을 참고한다.(24,25) 본 연구에서 작동유체로

는 R143a, R22, R134a, 프로판, 이소부탄, 부탄, 

R245fa 및 R123 (임계온도 낮은 순) 등 여덟 가지

를 고려하며 이들에 대한 기본적인 열역학데이터

는 Table 1에 보여준다. 여기에서 M, Tc, Pc 및 ω는 

각각 작동유체의 분자량, 임계온도, 임계압력 및 

이심인자이다.(11,26) 

본 연구에서 해석할 ORC-VCC 복합 사이클의 

개략도는 Fig. 1 과 같으며 이들의 온도-엔트로피 

선도는 Fig. 2 와 같다. ORC 는 저온 열원이 가진 

에너지를 열교환기를 통하여 현열 형태로 공급함

으로써 구동되어 터빈에서 일을 생산하고, 생산되

는 일은 VCC 의 압축기를 구동하여 냉각 사이클

을 구동하는 한편 펌프로 작동 유체를 순환 시키

는데 사용된다. 시스템 성능을 높이기 위해서 터

빈 출구 쪽에 재생기(recuperator)를 채용하였다. 

시스템의 설계변수로 터빈입구 압력 PH, 터빈입

구 온도 TH, 응축 온도 Tc, 증발 온도 Te, 냉각 온

도 TL 등을 설정할 수 있으며, 해석이 사용한 주

요 가정은 다음과 같다. 1) 사이클은 작동유체의 

임계압력보다 낮은 압력으로 작동된다. 2) 터빈 입

구에서 작동유체는 압력 PH, 온도 TH 의 과열증기

 
Fig. 1 Schematic diagram of the ORC-VCC system 

 

Table 1 Basic data for the working fluids 

Substance M(g/mol) Tc(K) Pc(bar) ω

R143a 84.041 346.25 37.58 0.253

R22 86.468 369.30 49.71 0.219

R134a 102.031 380.00 36.90 0.239

propane 44.096 396.82 42.49 0.152

isobutane 58.123 408.14 36.48 0.177

butane 58.123 425.18 37.97 0.199

R245fa 134.048 427.20 36.40 0.372

R123 136.467 456.90 36.74 0.282
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이다. 3) 각 열교환기에서의 열교환 이외의 열손실

은 무시한다. 4) 펌프, 터빈, 압축기의 거동은 각각 

일정한 등엔트로피 효율로 나타낼 수 있으며. 이

들을 제외한 곳에서 압력변화는 무시한다. 5) 각 

열교환기에서 고온유체와 저온유체의 최소 온도차

는 핀치 포인트 온도차 ∆Tpp와 같다. 6) Reynods수 

효과는 무시하며 시스템 변수들의 총량은 단위질

량당 양에 비례한다. 7) 응축기 출구에서 작동유체

는 온도 Tcd 의 포화액이며 냉각수의 입구온도는 

Tc이다. 

ORC 의 열교환기에서 작동유체의 질량유량과 

열원 유체의 질량유량의 비를 rs, VCC 의 응축기

에서 냉각수의 질량유량과 작동유체의 질량유량 

비를 rc 라 하면 이들은 다음과 같이 구할 수 있다. 

 

( )
78 hh

TTc
r

soutsps

s −

−
=             (2) 

( )coutcpc

c
TTc

hh
r

−
−

= 15             (3) 

 

응축기에서 나온 유량 중에서 ORC 로 가는 유

량의 비를 유량분배비 rp 라 하면  이는 터빈 생산

일이 펌프와 압축기에서의 소요일의 합과 같다는 

조건에서부터 다음과 같이 구할 수 있다. 

 

( ) ( )963841

34
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각 구성 요소에서의 열역학 상태량, 질량유량이 

 

나 열전달 등의 상세한 내용은 참고문헌 (18)을 

참조한다. 비엑서지 e를 다음과 같이 정의한다. 
  

( )000 ssThhe −−−=           (5) 

 

여기에서 하첨자 0 은 사장상태를 나타내며 본 논

문에서 T0 는 냉각수의 입구온도와 같다고 가정한

다. m 을 각 위치에서 질량유량이라 하고 엑서지 

손실도 엑서지 파괴로 함께 표기하면 엑서지 균형

식으로부터 열원유체에 의한 엑서지 유입 Ein 은 

증발기에서 유용도 생산 Ee 와 시스템의 엑서지 

총 파괴량 Dtot 의 합과 같게 되고 다음과 같이 나

타낼 수 있다. 
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( )877 eemDED soutinh −+−=     (11) 

( ) tt WeemD −−= 877            (12) 

( )107966 eeeemDr −−+=       (13) 

( ) pp WeemD +−= 616           (14) 

( ) coutc DeemD −−= 155          (15) 

55441010 emememDmix −+=       (16) 

( )212 eemDev −=                (17) 

( ) cpcp WeemD +−= 433           (18) 

( ) ee EeemD −−= 322            (19) 

 

여기에서 Qe=m3(h3-h2), Wt=m8(h8-h9), Wp=m6(h6-h1) 

및 Wcp=m4(h4-h3)는 각각 증발기 냉동용량, 터빈 

동력, 펌프 동력 및 압축기 동력이다. 

 시스템의 COP 와 엑서지 효율 ηex를 다음과 같

이 정의한다. 
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in

e

Q

Q
COP =                (20) 

in

e
ex

E

E
=η                 (21) 

 

 엑서지 유입량에 대한 엑서지 파괴량의 비율을 

엑서지 파괴율 di 로 정의하면 식 (6)은 다음과 같

이 쓸 수 있다. 
 

iextotex dd ∑+=+= ηη1        (22) 

3. 결과 및 토의 

본 연구에서 열원유체는 물이며 시스템의 주요 

변수 값들은 기본값으로서 Ts = 150 , ℃ TH = 130 , ℃

Tcd = 40 , ℃ Tc = 25℃, TL = 15 , ℃ Te = 5 , ∆T℃ pp = 10 , ℃

ηt = 80%, ηp = 80%, ηc = 80%를 사용한다. Fig. 3에서

는 작동유체가 R245fa 이고 터빈입구온도가 130℃

로 일정할 때 다양한 터빈입구 압력에 대해 ORC-

VCC 의 전형적인 온도-엔트로피 선도를 보여준다. 

본 연구에서 열교환기는 전술한 바와 같이 열교환

기내 고온과 저온유체의 최소온도차가 미리 설정

한 핀치포인트 온도차와 같다는 조건으로 해석한

다. 터빈입구 압력이 5bar 로 낮은 경우 이에 대응

하는 포화온도도 낮아 재생기를 나와 열원유체 열

교환기에 들어가는 작동유체는 포화혼합물 상태이

다. 터빈입구 압력이 10bar 로 높아지면 터빈입구 

압력에 대응되는 포화온도가 높아져서재생기 출구

에서 작동유체는 온도는 상승하지만 과냉액 상태

가 된다. 터빈입구 압력이 15bar, 20bar 로 더 높아

지면 터빈에서의 압력비 증가로 터빈 출구에서 작

동유체의 온도가 낮아지고 재생기에서의 열전달이 

감소하면서 재생기 출구, 즉 열원유체 열교환기 

입구에서 작동유체의 온도가 더 낮아지게 된다. 

Fig. 4 와 Fig. 5 에서는 작동유체와 터빈입구 압

력에 대해 열교환기에서 열원유체 질량유량에 대

한 작동유체의 질량유량비와 열원 유체의 배출에 

의한 아너지율의 변화를 각각 보여준다. 터빈입구 

압력이 증가하면 작동유체의 증발온도도 올라가고 

이에 따라 열원유체의 열교환기 출구온도도 상승

하면서 질량유량비는 감소하고 열원유체 배출에 

의한 아너지율은 상승하게 된다. 터빈입구 압력이 

특정값에 도달하게 되면 질량유량비나 아너지율 
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Fig. 3 Temperature-entropy diagram of ORC-VCC for 

various turbine inlet pressures (R245fa) 
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곡선에 변곡점이 발생하고 변화율이 달라지는데 

이는 터빈입구 압력의 상승에 따라 열교환기에서 

핀치 포인트가 작동유체의 열교환기 입구에서 발

생하다가 작동유체가 포화액이 되는 지점으로 바

뀌기 때문이다. 그림에서 R134a 의 경우는 변곡점 

이후 아너지율이 감소하는 것을 볼 수 있는데 이

는 터빈입구 온도와 압력 조건이 작동유체의 임계

점에 가까워지면서 열교환기내 열전달 중 증발잠

열에 의한 열전달 비율이 감소하기 때문이다.  

그림에서 작동유체마다 작동 가능한 터빈입구 

압력의 하한값과 상한값이 존재하는 것을 볼 수 

있다. 이는 터빈입구 압력의 하한값은 터빈입구 

압력이 응축기 압력에 도달하기 때문이고 상한값

은 터빈입구 압력이 작동유체의 임계압력에 도달

하기 때문이다. 고정된 터빈입구 압력에서 작동유

체의 임계온도가 높아질수록 대체로 열원유체의 

출구온도도 높아지면서 아너지율도 높아진다.  

Fig. 6 에서는 열원유체의 열교환기에서 작동유

체와 터빈입구 압력에 대한 아너지율의 변화를 보

여준다. 열교환기에서의 아너지율은 터빈입구 압

력에 따라 감소한다. 이는 터빈입구 압력이 증가

할수록 열교환기내 열전달 중 잠열의 비율이 감소

하면서 고온과 저온 유체의 온도차가 감소하고 또 

열원유체에 대한 작동유체의 질량유량비가 감소하

기 때문이다. 주어진 터빈입구 압력에서는 대체로 

작동유체의 임계온도가 높아질수록 이 아너지율은 

감소한다. 이는 작동유체 단위질량당 열교환기의 

열전달은 작동유체의 임계온도와 일정한 관계가 

없으나 작동유체의 질량유량비는 임계온도에 따라 

감소해서 열교환기에서의 열전달도 열교환기의 임

계온도의 증가에 따라 감소하기 때문이다. 

Fig. 7 에서는 재생기에서 작동유체와 터빈입구 

압력에 따른 아너지율의 변화를 보여준다. 재생기

의 아너지율은 터빈입구 압력이 높아짐에 따라 감

소하는데, 이는 터빈입구 압력이 높아짐에 따라 

터빈 출구에서 작동유체의 온도가 떨어지고 이에 

따라 재생기에서의 열전달도 감소하기 때문이다. 

주어진 터빈입구 압력에서 재생기의 아너지율은 

작동유체의 임계온도가 높아짐에 따라 감소한다. 

Fig. 8 에서는 응축기에서 작동유체와 터빈입구 압

력에 따른 아너지율의 변화를 보여준다. 응축기의 

아너지율은 터빈입구 압력의 변화에 따라 작동유체 

단위질량당 응축기에서의 열전달 외에도 열원유체 

열교환기나 응축기에서의 고온 및 저온유체 질량유
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량비와 ORC-VCC 의 유량분배비 등에 의해 복합적

으로 영향을 받는다. 이에 따라 작동유체의 임계온

도가 상대적으로 낮은 R143a, R22, R134a 및 프로판 

등에 대해서는 일정한 경향이 없고 임계온도가 상대

적으로 높은 부탄, 이소부탄, R245fa 및 R123 등에 

대해서는 터빈입구 압력이나 작동유체의 임계온도가 

높아질수록 응축기에서의 아너지율은 감소한다. 

Fig. 9와 Fig. 10에서는 터빈입구 압력의 변화에 

따라 시스템의 각 구성요소에서의 아너지율의 변

화를 작동유체가 R134a 와 R245fa 일 때 각각 비

교해서 보여준다. 그림에서 우리는 시스템의 구성

요소 중 아너지율이 가장 높은 요소, 즉 열역학적

으로 가장 비효율적인 요소는 작동유체의 종류나 

터빈입구 압력에 따라 민감하게 변하는 사실을 알 

수 있다. 예를 들어 R134a 의 경우 시스템에서 아

너지율이 1,2 위인 구성요소는 터빈입구 압력이 증

가함에 따라 열교환기-재생기, 열교환기-응축기, 

열교환기-열원배기, 열원배기-열교환기, 열원배기-

응축기, 응축기-열원배기 순으로 계속 변한다. 

Fig. 11 과 Fig. 12 에서는 작동유체와 터빈입구 압

력에 따른 시스템의 COP 와 엑서지 효율의 변화를 

보여준다. 시스템의 COP는 터빈입구 압력이나 작동

유체의 임계온도가 높아질수록 높아진다. 시스템의 

엑서지 효율은 임계온도가 상대적으로 낮은 R143a, 

R22 및 R134a 등의 경우에는 COP 의 경우와 마찬가

지로 터빈입구 압력이 높아지거나 작동유체의 임계

온도가 높아질수록 높아진다. 이들의 경우에는 아임

계 영역에서는 엑서지 효율의 최적점이 존재하지 않

고 터빈입구 압력이 작동유체의 임계압력보다 높은 

초임계 압력 영역에서 존재하게 된다. 특히 R134a의 

경우처럼 작동 압력이나 온도가 임계점에 근접한 경

우에는 엑서지 효율 곡선이 변곡이 된다. 그러나 임

계온도가 상대적으로 높은 프로판, 이소부탄, 부탄, 

R245fa 및 R123 등의 경우에는 엑서지 효율은 터빈

입구 압력에 대해 극대값을 가지며 작동유체의 임계

온도가 높을수록 터빈입구 압력의 최적값은 낮아진

다. 즉, 상대적으로 임계온도가 높은 R245fa 이나 

R123 의 경우가 낮은 운전 압력에서 높은 COP 나 

엑서지 효율을 얻을 수 있다. 이러한 결과들은 열원

온도가 150℃인 경우에 대한 것이며 열원 온도가 엑

서지 효율 특성이 변한다. 기본적인 ORC 에서 엑서

지 효율이 최대가 작동유체는 열원온도에 따라 달라

지며 대체적으로 열원온도가 낮아질수록 임계점이 

낮은 작동유체의 최고 엑서지 효율이 높다는 사실이 

보고되고 있다.(28)  
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Fig. 10 Anergy ratios at various components (R245fa) 
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일반적으로 냉동 시스템의 성능은 COP 로 평가

하지만, 현열 형태의 저온 열원을 활용하는 경우, 

특히 열교환기에서 배출된 열원 유체를 더 이상 

활용하지 않는 경우에는 엑서지 효율이 더 의미있

다. 또한 Fig. 9 과 Fig. 10 에서 보듯이 ORC 에서 

작동유체로 많이 사용하고 있는 R134a 와 R245fa

를 예로 들었을 때 이들의 엑서지 성능 특성은 매

우 다르게 나타난다. 또 열원온도가 변하면 각각

의 작동유체에 대해 엑서지 성능 특성이 변화하고 

엑서지 파괴가 가장 큰 구성 요소들이 변한다. 즉 

시스템의 엑서지 성능 특성은 터빈입구 압력이나 

열원온도 그리고 작동유체 등에 따라 민감하게 변

하므로 이들에 대한 세심한 연구가 필요하다. 

본 연구에서는 응축기 출구에서 포화액의 온도

를 설정하여 해석하므로 작동유체에 따라 응축압

력과 터빈의 압력비가 변하게 된다. 작동유체의 

선정은 ORC 시스템에서 사용되는 팽창기의 형식

과 밀접한 관련이 있다. 어떤 조건에서 한 작동유

체를 선정했을 때 부과되는 운전 범위에서 모든 

종류의 팽창기가 운전 가능한 것은 아니어서, 그

런 팽창기를 사용하기 위해서는 추가적인 설계를 

해야 하는데 그러기엔 한계가 있다. 따라서 작동

유체를 선정할 때는 열역학적 성능뿐 아니라 각 

팽창기의 한계를 고려해서 설정해야 한다. (29) 

4. 결 론 

본 연구에서는 150℃의 물을 열원으로 활용하는 

ORC-VCC 복합 사이클에서 R143a, R22, R134a, 프

로판, 이소부탄, 부탄, R245fa, R123 등 여덟 가지 

작동유체에 대해 아임계압력 영역에서 엑서지 해

석을 수행하였으며 주요 연구 결과는 다음과 같다. 

(1) 터빈입구 압력이나 작동유체의 임계온도가 

높아질수록 열원유체 배출로 인한 엑서지 파괴나 

시스템의 COP 는 대체로 증가하며 열원유체의 열

교환기나 재생기에서 엑서지 파괴는 대체로 감소

한다. 

(2) 상대적으로 임계온도가 높은 R245fa 이나 

R123 의 경우가 엑서지 효율은 최적점을 가지며 

낮은 운전 압력에서 높은 COP 나 엑서지 효율을 

얻을 수 있다. 

(3) ORC-VCC 복합시스템은 열구동 증기압축 냉

동시스템으로서 저온 열원을 효율적으로 활용하는 

잠재성을 가졌으나 작동유체나 시스템의 변수에 

따라 엑서지 파괴가 최대가 되는 구성 요소가 민

감하게 변하므로 이에 대한 연구와 최적화가 필요

하다. 
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