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ABSTRACT

The organic Rankine cycle has been widely used to convert the renewable energy such as the solar energy, the geothermal 
energy, or the waste energy etc., to the electric power. Some previous studies focused to find what kind of refrigerant would 
be a best working fluid for the organic Rankine cycle. In this study, R245fa was chosen to the working fluid, and the cycle 
analysis was conducted for the output power of 30kW or less. In addition, properties (temperature, pressure, entropy, and 
enthalpy etc.) of the working fluid on the cycle were predicted when the turbine output power was controlled by adjusting the 
mass flowrate. The configuration of the turbine was a radial-type and the supersonic nozzles were applied as the stator. So, 
the turbine was operated in partial admission. The turbine efficiency and the optimum velocity ratio were considered in the 
cycle analysis for the low partial admission rate. The computed results show that the system efficiency is affected by the partial 
admission rate more than the temperature of the evaporator.
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1)1. 서  론

점차적으로 자원이 고갈되어 감에 따라 재생에너지의 활

용에 대하여 세계적으로 많은 연구를 수행하고 있다. 이러한 

재생에너지에는 풍력, 태양열, 지열 등으로부터 유용한 에너

지를 얻는데, 태양전지 같은 경우에는 바로 전기에너지를 얻

으며, 풍력의 경우는 풍력 터빈으로부터 전기에너지를 생산

하게 된다. 반면에 태양열, 산업체에서 발생되는 폐열, 지열 

등의 열원은 열로써 직접 이용하거나, 증기터빈이나 유기랭

킨 사이클을 이용하여 전기를 생산한다. 유기랭킨 사이클에 

사용되는 냉매는 증발온도가 수증기에 비하여 낮고, 응축온

도가 높기 때문에 비교적 낮은 온도의 열원이 있는 경우에도 

사이클 형성이 용이한 장점이 있다. 

이러한 용도로 사용되는 작동유체는 기본적으로 오존을 

파괴하지 않아야 하며, 지구 온난화 지수가 낮으며, 가연성

이 낮고, 효율이 높으며, 인체에 무해한 냉매를 사용하여야 

한다. 이러한 용도로 CO2와 같은 자연냉매를 사용하기도 하

나 비용적 측면에서 불리하므로, CFC/HFC 계열의 단점을 

개선한 대체냉매를 사용한다. Cong(1)은 태양열을 이용하는 

유기랭킨 사이클에 R123과 이소부탄을 작동유체로 적용하였

을 경우에 최적의 터빈입구 압력과 터빈입구 온도에 대한 사

이클 연구를 수행하였다. 

Liu et.al(2)는 에너지의 회수를 위하여 작동유체로 물, 에

탄올, 벤젠, 톨루엔 등 10종의 작동유체에 대하여 사이클 해

석을 수행하였으며, 폐열의 열원 온도가 높을수록 열회수의 

효율은 증가한다고 보였으며, 물, 암모니아, 에탄올의 경우

에는 증발에 많은 엔탈피를 요구하므로 유기랭킨 사이클의 

작동유체로는 부적절하다고 하였다. 냉매의 작동성을 기준

으로 포화증기선도가  ,  ,   이

냐에 따라서 isentropic, wetted, dry 냉매로 분류한다. 

Hung et.al(3)은 페열회수를 위한 랭킨사이클의 작동유체로 
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7종의 냉매에 대하여 사이클 해석을 수행하였으며, R134a와 

같은 등엔트로피(포화증기선도가  ) 작동유체가 낮

은 온도를 갖는 열원의 열회수에 가장 좋다고 하였다. Hung 

et.al(4)은 태영열과 해양온도차와 같은 낮은 온도의 열원에

서 작동하는 유기랭킨 사이클에 대하여 11종의 작동유체에 

대하여 사이클 해석을 수행하였으며 wetted(포화증기선도가 

 )작동유체가 시스템의 효율에 유리하다고 하였다. 

Gang et.al(5)은 태영열에서 전기에너지를 얻는데 있어서 효

율의 증가를 위하여 유기 랭킨에 재생사이클을 적용하여 

4.9%의 효율에서 8.6%까지 효율을 향상할 수 있음을 보여주

었다.

유기랭킨 사이클을 위한 밀리메터급의 소형터빈 제작 및 

시험을 Yamamoto et.al(6)가 수행하였는데 로터의 직경은 

30mm이며, 20,000RPM의 회전수에서 150W의 출력을 얻었

으며, 최대효율은 1.25%를 얻었다. Welch et.al(7)는 지열의 

에너지를 회수하기 위하여 터빈이 이상(two phase)상태에서 

작동하는 터빈으로, 구심터빈과 반대의 형상으로 축방향으

로 작동유체가 들어와서 반경방향으로 나가는 형태의 오일

러 터빈을 사용하였으며 표면장력이 낮은 작동유체가 효율

을 증가한다고 하였다. Kang(8)은 질량유량이 2.5kg/s에서 

R245fa를 사용하여 증발기의 온도 82℃에서 30kW급의 구

심터빈을 설계 및 제작하여 유기랭킨 사이클의 시험을 수행

하였다. 유기랭킨 사이클에서 터빈이 아닌 스크롤팽창기를 

사용한 경우로는 Declaye et.al(9)가R245fa와 HEF7000의 

냉매를 사용하여 4.6%의 효율을 얻었다.

Fig. 1 Schematic diagram of an organic Rankine system

본 연구에서는 낮은 온도의 열원에서 에너지를 회수하는 

장치에 대한 연구로써 설계점에서의 작동 상태뿐만 아니라 

탈설계점에서도 작동하는 유기랭킨 사이클 해석을 수행하고

자 한다. 여러 냉매 중에서 효율이 높은 R245fa를 사용하며, 

터빈의 출력을 다양하게 얻기 위하여 질량유량을 조정하는 

경우에 터빈은 부분분사를 하게 되므로 이에 대한 터빈의 효

율을 고려하고, 또한 최적의 속도비를 얻어서 회전속도가 고

려된 사이클에서의 열역학적 물성치(이하 물성치) 변화 및 

시스템의 효율 변화에 대한 데이터를 얻고자 한다.

2. 사이클해석

Fig. 1은 냉매를 사용하여 열원으로부터 동력을 얻기 위한 

장치의 구성도를 보여주고 있다. 그림에서의 가열기(C)는 일

반적으로 산업체에서 발생되는 100℃ 전후의 낮은 온도를 가

진 폐열, 태양열, 지열 등을 활용할 수 있다. 본 연구에서는 

여러 종류의 냉매 중에서 증기상태에서 터빈의 작동에 유리

한 R245fa를 작동유체로 선정하였다. 가열기에 사용되는 열

매체로는 실리콘오일, 고압수 등이 사용되는데, 가열된 열매

체는 열교환기(D:증발기)에서 작동유체를 가열하여 액체상

태에서 증기상태로 만든다. 증기상태인 작동유체는 고온고

압의 상태에서 터빈(A)을 구동하게 되고 터빈의 출구에서 나

온 저온저압의 증기는 열교환기(F:응축기)에서 액화된다. 액

화된 작동유체는 탱크를 지나서 펌프에 의하여 가압되어 다

시 가열기(C)로 들어가는 사이클의 과정이 이루어진다. 

Fig. 1에서 사이클을 해석하기 위한 장치의 위치를 숫자로 

표시하여 나타내고 있다. 증발기를 지난 고온고압의 증기상

태 냉매는 3℃ 만큼 과열되어 터빈으로 들어간다고 설정한

다. 따라서 터빈입구에서의 전압력()은 펌프에서의 출구

압력으로 결정되며, 식(1)에서처럼 전온도()는 압력에 따

른 증발온도()와 과열온도에 의하여 결정된다.

  ℃
  

(1)

터빈 입구에서의 전압력과 전온도로 부터 터빈입구에서의 

전엔탈피()를 얻게되고, 터빈입구의 유속()으로부터 엔

탈피()를 구하게 된다. 이를 위하여 NIST의 Refprop(10)의 

라이브리를 소규모의 출력을 얻는 경우에도 해석이 가능하

도록 작성한 사이클 해석프로그램에 연동하였으며, 입구에

서의 유동속도는 0.1의 마하수를 갖도록 설정하였다.

   

   




(2)
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Fig. 2 Optimum velocity ratio in partial admission 

본 연구에서는 소규모의 폐열단지 및 풍력발전으로 부터

의 변환 등을 고려하여 터빈의 출력()을 30kW로 설정하였

다. 또한, 출력을 필요에 따라서 30kW이하로 사용하게 되는 

경우에도 작동유체의 물성치 변화를 예측하였다. 본 연구에 

적용될 터빈은 소형터빈이지만 출력이 적기 때문에 질량유

량()이 적다. 따라서 터빈은 부분분사에서 작동하게 된다. 

그러므로 부분분사에 적합하도록 충동터빈으로 설계를 하여

야 한다. 충동터빈은 정익에서 팽창이 발생되고, 동익에서는 

정익에서의 팽창력을 이용하게 된다. 따라서 정익은 터빈 전

체의 팽창이 얻어지도록 설계를 하여야 하므로 분사노즐을 

적용한다. 

노즐에서의 압력손실은 무시한다. 따라서 노즐출구에서의 

전압력()과 전엔탈피()는 식(3)과 같이 터빈입구에서의 

전압력과 전엔탈피와 동일하다. 

 
  

(3)

터빈을 소형화하기 위하여 터빈의 직경 및 회전수를 고려

하여 최적의 분사속도비를 바탕으로 노즐출구에서의 작동유

체 속도()를 1.4의 마하수를 갖도록 설정한다. 노즐출구에

서 이와 같은 유동속도를 얻기 위한 압력()을 가정하여 얻

어진 전엔탈피가 입구의 전엔탈피와 같아지도록 반복하여 

계산하여 노즐출구에서의 상태를 얻게 된다. 노즐에서의 효

율()은 95%로 가정하였다.

   

   




(4)

노즐은 단면이 원형인 노즐을 사용하였으며, 로터의 입구

직경()과 로터의 높이()를 고려하여 노즐의 출구직경

()을 설정하게 된다. 따라서 노즐 하나에서의 질량유량

( )은 아래와 같이 얻을 수 있다.

 




 (5)

터빈의 회전속도는 식(6)으로 정의되는 분사속도()에 

의하여 최고효율점에서 작동하는 원주속도()가 결정된다.

 




 
(6)

Fig. 2는 소형의 터빈이 부분분사에서 작동하는 경우에 

최대의 효율이 측정(11-14)되어지는 속도비를 정리한 것이다. 

터빈에서의 부분분사율이 낮아질수록 최적의 속도비는 감소

하는 특징을 보여준다. 터빈의 원주속도는 최적의 속도비에

서 선정하였다. 터빈에서의 출력은 터빈로터의 형상에 따른 

원주속도와 원주방향의 절대속도() 및 터빈효율()에 

의하여 결정된다. 터빈효율은 최적 속도비에서 작동하는 경

우에 얻어지는 Fig. 3의 최대효율 선도를 적용하였다.

 ∆∆  
(7)

터빈이 등엔트로피 팽창을 하면 터빈출구에서의 전압력

()을 엔탈피와 엔트로피로부터 식(8)에서처럼 얻게 된다. 

식에서의 하첨자 s는 등엔트로피 과정을 의미한다.

   ∆
     
 

(8)

터빈출구에서의 전엔탈피()는 효율에 의하여 얻게 되

고, 터빈출구에서 전압력상태의 엔트로피()도 얻게 된다.

   

∆
    

(9)

터빈출구에서의 엔탈피()는 로터 익형의 형상에 의하여 

결정되는 출구 유동속도()에 의하여 식(10)에서처럼 결정

되어지며, 동압의 변화가 이상적으로 발생된다고 가정하면 

엔트로피의 변화가 없다.
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   




  
    

((10)

터빈을 지난 작동유체는 순환관을 통하여 흐르는데 응축

기를 들어가는 상태에서 유속과 압력손실을 무시하면 포화 

증기상태는 압력만으로도 모든 물성치를 얻게 된다.


      

(11)

응축되어진 액체 포화상태에서 2℃과냉각된 상태의 물성

치는 식(12)에서처럼 압력과 온도에 의하여 얻게 된다.

  
  ℃
      

(12)

펌프에 의하여 압력이 상승하는데 증가된 압력은 터빈 입

구의 압력과 같아야 한다. 펌프의 효율()을 85%로 가정

하였을 때 얻어지는 펌프의 입력()은 다음과 같다. 

    

 

 

(13)

시스템 효율은 작동유체의 가열에 사용된 입력과 출력의 

비로써 나타낼 수 있다.

 


(14)

3. 터빈형상

소형터빈의 형상으로는 일반적으로 구심형의 터빈을 사용

하게 되지만 내부유로의 면적이 축소되어지므로 초음속 분

사에서는 일반적으로 적용하지 않는다. 하지만 부분분사에

서 작동하는 경우에는 분사유량에 비하여 유로면적이 크기 

때문에 적용이 가능하다. 아울러 축류형으로도 터빈의 형상

을 선정할 수 있다. 하지만 본 연구에서는 30kW 이하의 출

력도 얻고자 하므로 질량유량의 조정이 용이한 구심형 터빈

으로 형상을 선정하였다. 

터빈이 부분분사에서 작동하는 경우에는 작동유체가 로터 

내부유로를 완전히 채우지 못하므로 충동형의 터빈을 사용하

게 된다. 노즐에서 팽창이 발생되고 충동형 로터에서는 압력 

변화가 없는 Fig. 4와 같은 작동 상태의 경우에는 로터에서 

오히려 엔탈피가 증가하게 되므로, 이 경우는 로터에서 힘을 

빼앗는 경우가 되어 적합하지 않다. 따라서 Fig. 4에서 로터 

전후인 2와 3에서 엔탈피 변화가 없는 형태로 사용하게 된다. 

터빈에서의 출력을 로터 전후에서의 속도형태로 나타내면 

식(15)와 같다.

∆  
 













(15)

충동형 터빈의 반동도를 식(15)를 사용하여 나타내면 식

(16)과 같이 된다.



 








 







(16)

축류형의 경우에는 반동도가 0인 경우에는 로터입구와 출

구에서의 상대속도가 동일하게 되지만 구심터빈의 경우에는 

로터출구에서 반경이 적은 경우이므로 출구에서의 상대속도

가 아주 적은 값이 형성된다. 따라서 구심터빈의 경우에는 

약간의 반동도를 고려하여야 한다. 이에 따라서 Fig. 4와 상

태와 달리 로터출구인 3번이 2번보다는 낮은 엔탈피를 갖도

록 설계하게 된다.

4. 30kW 급 사이클

사용되는 노즐의 출구 직경을 일정하게 정하여 사용하게 

되면 노즐의 개수에 따라서 출력은 단계별로 변화하게 된다. 

따라서 30kW급의 출력을 얻는 경우에 대하여 작동유체의 

포화증기 온도변화에 따라서 사이클의 차이를 확인하였다. 

포화증기의 온도는 80〫 C에서 120℃까지 10℃간격으로 변경



조수용⋅조종현⋅김진환

14 한국유체기계학회 논문집: 제16권, 제3호, 2013

Enthalpy, h [kJ/kg]

100 200 300 400 500 600

P
re

ss
ur

e,
 P

 [M
P

a]

0.01

0.1

1

10

80oC
90oC
100oC
110oC
120oC

(a) P-h curve

Entropy, s [kJ/kg K]

0.8 1.0 1.2 1.4 1.6 1.8 2.0

Te
m

pe
ra

tu
re

, T
 [o C

]

0

50

100

150

200

80oC
90oC
100oC
110oC
120oC

(b) T-s curve

Fig. 5 cycle of 30kW class output power

Evaporator exit temperature [oC]

70 80 90 100 110 120 130

In
pu

t p
ow

er
 [k

J/
(k

g/
s)

]

195

200

205

210

215

220

225

Evaporator exit temperature [oC]

70 80 90 100 110 120 130

M
as

s 
flo

w
ra

te
 o

f o
ne

 n
oz

. [
kg

/s
]

0.10

0.15

0.20

0.25

0.30

0.35

(a) heat input
(b) mass flowrate on one 

nozzle

Evaporator exit temperature [oC]

70 80 90 100 110 120 130

S
ys

te
m

 e
ffi

ci
en

cy
, η

sy
s [

%
]

5.8

6.0

6.2

6.4

6.6

6.8

7.0

7.2

7.4

7.6

Evaporator exit temperature [oC]

70 80 90 100 110 120 130

E
ffi

ci
en

cy
 o

f t
ur

bi
ne

, η
t-t

 [%
] 

54

56

58

60

62

64

66

68

70

(c) turbine efficiency (d) system efficiency

Evaporator exit temperature [oC]

70 80 90 100 110 120 130

R
ot

at
io

na
l s

pe
ed

 [R
P

M
]

18000

19000

20000

21000

22000

23000

24000

25000

26000

Evaporator exit temperature [oC]

70 80 90 100 110 120 130

O
ut

pu
t p

ow
er

, Π
 [k

W
]

26.0

26.5

27.0

27.5

28.0

28.5

29.0

29.5

30.0

(e) rotational speed (f) output power

Fig. 6 variation of properties when the saturated vapor temperature 

on the evaporator is changed

Fig. 4 h-s curve of impulse turbine

하였다. 로터의 외경은 100mm이며, 내경은 60mm이다. 노

즐 출구의 직경은 8mm이며 분사각도는 자오면과 65도의 각

도를 갖는다.

Fig. 5는 포화증기의 온도변경에 따른 P-h 선도와 T-s 

선도를 보여주고 있다. 온도의 증가에 따라서 압력의 증가를 

동반하게 되고 동급의 터빈출력을 얻게 되는 경우에 터빈출

구에서의 온도와 압력도 동일하게 상승하게 됨을 보여주고 

있다. 따라서 출구에서의 낮은 온도는 응축을 위한 많은 열

방출을 요구하게 됨을 알 수 있다.

Fig. 6은 증발기에서의 온도변화에 따른 물성치의 차이를 

보여주고 있다. 사이클의 결과에서 보여주는 것과 같이 포화

증기의 온도가 증가하면 임계점에 가까워지기 때문에 작동

유체의 증발에 필요한 열량이 감소하게 된다. 따라서 단위 

질량당 투입열량은 온도의 증가에 따라 줄어들게 됨을 Fig. 

6(a)에서 보여주고 있다. 

포화증기의 온도 증가는 압력의 증가를 동반하므로 동일한 

노즐에서 분사하게 되는 질량유량은 증가하게 된다. 온도의 

증가에 따라 하나의 노즐에서 분사하게 되는 질량유량의 증가

를 Fig 6(b)에서 보여주고 있다. 하지만 노즐의 개수는 온도의 

증가에 따라서 감소하게 되는데 120℃의 온도에서 노즐개수

는 7개가 사용되었으며, 10℃의 감소에 따라서 하나씩 많이 

사용되었으며 80℃의 온도에서는 11개가 사용되었다. 노즐 개

수의 증가는 터빈에서의 부분분사율이 증가하게 되어 Fig. 

6(c)에서 보여주는 것과 같이 터빈 효율이 상승하게 된다. 따

라서 온도의 상승에 따라 사용되는 노즐개수는 감소하더라도 

터빈효울이 감소하여 총입력은 증가하게 된다. 그러므로 시스

템 효율은 온도의 증가에 따라 감소하는 특징을 Fig 6(d)에서 

보여주고 있다. 이는 적은 출력을 얻기 위하여 부분분사를 사

용한특징이다.

터빈입구에서의 압력 증가는 분사속도의 증가와 부분분사

율의 감소에 따라 최적의 속도비가 감소하게 되므로 최적의 
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Fig. 8 variation of properties when the turbine output power is 

changed

회전속도가 감소하게 됨을 Fig. 6(e)에서보여주고 있다. Fig. 

6(f)는 출력이 동일하지 않음을 보여주고 있는데 이는 사용되

는 노즐의 개수가 정수배로 변경되므로 얻어진 결과이다.

5. 30kW 이하 급 사이클

4절의 30kW급 사이클 해석에서 증발기에서의 포화증기 

온도가 낮으면 터빈출구에서의 온도도 낮아지게 되므로 응

축기에서의 냉각기 온도가 낮아져야 한다. 이는 대기 온도가 

높은 경우에는 시스템 구동에 어려움이 있으므로 증발기 온

도를 100℃로 한 경우를 기준으로 터빈의 형상을 설정한다. 

이 경우에 로터 입구에서의 상대유동각은 자오면을 기준으

로 35.3도이며, 출구에서의 상대유동각은-54.4도가 된다. 

이를 기준으로 로터의 익형이 형상화되므로 30kW 이하의 

출력을 얻는 경우에 동일한 터빈을 적용하여 낮은 출력을 얻

는 사이클 해석을 수행한다.

Fig. 7은 출력을 조정하여 얻는 경우에 대한 P-h 선도와 

T-s 선도를 보여주고 있다. 증발기의 온도와 터빈형상을 동

일하게 설정하여 사용하므로 터빈입구의 온도는 일정하지만, 

출력을 낮게 설정할수록 팽창하게 된다. 따라서 출력을 낮게 

설정하게 되면 작동유체를 응축하기 위한 열방출은 줄어들

게 되며 대기온도와의 차이는 커지게 된다.

Fig. 8은 출력변동에 따른 물성치의 변화를 보여주고 있

는데 출력의 감소에 따라 질량유량은 적게 사용하여도 됨을 

Fig. 8(a)에서 보여주고 있다. 아울러 동일한 노즐의 형상에

서 질량유량의 감소는 노즐개수를 줄여야 함을 Fig. 8(b)에

서 보여주고 있다. 

터빈의 출력감소는 Fig. 7의 사이클에서 보여준 것과 같

이 출구에서의 온도가 증가하므로 단위 질량당 투입 열량은 

줄어들게 됨을 Fig. 8(c)에서 보여주고 있다. 출력의 감소는 

부분분사율의 축소를 동반하므로 최적의 속도비는 감소하게 

된다. 비록 터빈출구에서의 압력 증가로 노즐에서의 분사속도

()도 감소하지만 최적 속도비의 감소폭이 크기 때문에 최적

의 회전수도 감소하게 됨을 Fig. 8(d)에서 보여주고 있다.

Fig. 8(e)는 출력의 감소에 따라서 노즐의 개수가 줄어들

게 되어 부분분사율이 감소함을 보여주고 있으며 이러한 부

분분사율의 감소는 터빈효율의 감소를 동반하고 있음을 보

여주고 있다. 비록 터빈의 출력 감소로 증발기에서의 투입열

량은 줄어들게 되지만 터빈의 효율이 감소하므로 전체시스

템의 효율은 출력의 감소에 따라 줄어들게 됨을 Fig. 8(f)에

서 보여주고 있다.

6. 5kW 급 사이클

5절의 사이클에서 낮은 출력은 동일한 터빈입구온도에 대
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Fig. 9 variation of properties when tthe saturated vapor 

temperature on the evaporator is changed with the same nozzle 

number

Contents Specification Remarks

Mass flowrate 0.575kg/sec 4 nozzles

Partial admission rate 16.4%

Output power 3.83 kW

Rotational speed 13,300 RPM

Turbine efficiency 43.9 %

System efficiency 3.3 %

Table 1 Operating conditions with 4 nozzles 하여 터빈출구에서의 온도가 높으므로 시스템의 작동에 문

제가 없다면 터빈 입구의 온도를 낮추는 것이 에너지 회수에 

유리하다. 따라서 본 절에서는 동일한 터빈과 노즐에서, 터

빈의 입구온도를 조정하였을 경우에 사이클의 차이를 확인

한다. 적용된 노즐의 개수는 3개로 동일하다. 따라서 부분분

사율이 16.2%로 같으며 터빈의 효율은 39%로 동일하다. 

동일개수의 노즐을 적용하면서 증발기의 온도를 증가하는 

경우에 압력상승을 동반하므로 노즐하나당 분사하는 질량유

량이 증가하게 된다. 따라서 총 분사되는 질량유량의 증가를 

Fig. 9(a)에서 보여주고 있다. 이렇게 증가된 질량유량은 터

빈의 출력에 직접적인 영향을 미치게 되어 출력 증가가 발생

됨을 Fig. 9(b)에서 보여주고 있다.

발기의 온도에 따라서 증발기로의 단위 질량당 투입 열량

이 감소되는 것을 Fig. 9(c)에서 보여주고 있다. 하지만 시스

템의 작동에서는 질량유량이 증가하였으므로 증발기로 들어

가게 되는 총 투입 열량은 증가하게 되었다. 동일한 조건에

서 증발기의 온도를 증가시키면 질량유량의 증가에 따라서 

증발기로의 총투입 열량은 Fig. 9(d)에서처럼 증가하게 되지

만 동시에 터빈 출력의 증가폭이 크기 때문에 시스템의 효율

은 증가함을 Fig. 9(e)에서 보여주고 있다.

4절의 사이클에서 보여준 바와 같이 증발기의 온도를 증

가하게 되면 터빈 출구에서의 온도와 압력이 증가하므로 터

빈 입구의 온도를 낮추어 시스템의 효율을 증가시킬 수 있

다. 3개의 노즐을 사용하여 증발기의 온도를 80℃로 한 경우

에 로터 출구에서 온도가 54.4℃가 되므로 출력의 증강을 위

하여 노즐을 더 사용하여도 문제가 없게 된다. 

Table 1은 증발기의 온도를 80℃로 하여 4개의 노즐을 사

용한 경우에 터빈의 효율이 증가하여 3개의 노즐을 사용한 

경우에 비하여 출력은 77%의 상승폭을 보여주고 있으며, 시

스템의 효율은 3.3%까지 상승하여 증발기를 120℃로 설정한 

경우보다 높은 시스템 효율을 얻을 수 있음을 보여주고 있

다. 터빈 출구에서의 온도는 출력의 변화로 인하여 48.3℃
로 낮아졌다.

7. 결  론

본 연구에서는 에너지 변환을 위한 유기랭킨 사이클의 작

동유체로 R245fa를 사용하여 소형의 출력을 얻는 경우에 대

한 사이클 해석을 수행하였다. 아울러 출력을 조정하는 탈설

계점에서의 사이클 해석도 수행하였다. 소형의 출력을 얻는 

경우에는 터빈이 부분분사에 작동하므로 부분분사율이 출력

의 감소에 따라서 줄어들기 때문에 터빈의 효율이 감소하게 

되었다. 따라서 증발기의 높은 온도보다는 응축에 대한 문제

가 없는 상태에서는 증발기의 온도를 낮추고 부분분사율을 

높이는 것이 시스템 효율의 상승을 가져온다.
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