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1. 서  론 

화석연료의 고갈에 따라 신·재생에너지의 활용

에 대하여 많은 연구들이 수행되고 있다. 이러한 

신·재생에너지에는 풍력, 태양열, 지열, 폐열, 바이

오매스 등 다양하다. 이 중에서 열원의 경우는 직

접 이용하거나, 유기랭킨 사이클(ORC)이나 증기

터빈을 사용하여 전기를 생산한다. ORC의 작동유

체인 냉매는 증발온도가 수증기보다는 낮고, 응축

온도는 높기 때문에 100℃ 정도의 열원이 있는 경

우라도 충분히 에너지변환을 할 수 있는 장점이 

있다. 

ORC에 사용될 작동유체는 친환경적이어야 하

므로 오존층을 파괴하지 않고, 지구 온난화 지수

가 낮아야 하며, 가연성이 낮고, 효율이 높으면서 

인체에 무해한 냉매1)여야 한다. 이러한 요구조건

에 맞도록 CFC/HFC 계열의 단점을 개선한 대체

냉매가 많이 개발되었으며, 35종의 냉매에 대하여 
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ORC 작동유체로서의 적합성에 대한 연구2)를 수

행하였다. 또한 열원의 종류와 사이클 온도에 따

른 효율적인 ORC의 작동유체에 관한 연구3-6)들도  

수행되었다. 본 연구처럼 150℃ 정도의 산업체 폐

열을 기준으로 전기에너지를 생산하고자 하는 

ORC에 적합한 작동유체의 연구7)에서 R235ea, 

R245fa, R245a 등이 추천되었으며, 본 연구에서는 

R245fa를 작동유체로 선정하였다. 

ORC의 구성품으로 핵심부품인 팽창기에 대한 

연구도 많이 수행되었는데, 소출력인 경우에는 용

적식인 스크롤팽창기8-10)가 사용되었으며, 대출력

의 경우에는 터보형팽창기11-13)가 적용되었다. 본 

연구에서는 폐열의 가용한 열량을 고려하여 100 

kW 규모의 출력을 얻고자 하였으므로 터보형 팽

창기가 선정되었으며, 사이클에서의 팽창비를 고

려하였을 때, 2단의 구심터빈을 적용하는 것이 제

작 및 비용의 측면에서 가장 효과적 방안인 것으

로 판단되었다. 따라서 본 연구에서는 100 kW급 

ORC용 2단 구심터빈의 설계기술에 대한 연구를 

수행하였으며, 또한 탈설계 성능해석에 대한 연구

도 수행하였다.   

2. 사이클 해석 및 형상설계

Fig. 1은 ORC 시스템의 구성도를 보여주고 있

다. 그림에서 열원(C)는 산업체에서 발생되는 폐

열, 태양열, 지열 등이 될 수 있으며, 이 열원으로

부터 열교환기(D:증발기)에서 작동유체를 가열하

여 액체상태에서 증기상태로 만든다. 증기상태인 

작동유체는 고온고압의 상태에서 터빈(A)을 구동

하게 되고 터빈의 출구에서 나온 증기는 재생기

(H)에서 펌프에 의하여 가압된 액체 상태의 냉매

를 가열하고, 최종적으로 열교환기(F:응축기)에서 

액화된다. 액화된 작동유체는 탱크를 지나서 펌프

에 의하여 가압되어 재생기와 증발기로 들어가 

기화되는 사이클 과정이 이루어진다. 

ORC의 사이클 효율은 터빈을 작동하기 위한 

입력과 터빈에서의 출력을 기준으로 구할 수 있

다. 입력은 작동유체를 가열하기 위한 열에너지와 

펌프를 가동하기 위한 소모 에너지가 추가된다.  

Fig. 1 Schematic diagram of ORC cycle 

Fig. 1을 기준으로 펌프에서 소모되는 동력

(
 )은 식 (1)과 같다. 하첨자의 숫자는 Fig. 

1에서 표기된 숫자와 동일한 위치를 나타낸다.

      (1)

펌프출구에서의  는 펌프효율() 에 따라 달

라진다. 

   

   
 (2)

 

식 (2)에서  는 펌프가 등엔트로피 작동을 

할 때의 엔탈피를 의미한다. 본 연구에서는 펌프

의 효율을 일반적으로 사용되는 펌프를 고려하여 

85%로 적용하였다. 펌프에서 가압된 작동유체는 

증발기에서 액체상태에서 가열되어 증기상태가 

된다. 이때 필요한 입력(  ) 은 식 (3)과 같이 얻

어진다. 

       (3)
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이 입력은 액체상태에서 가열되는 입력과 기화

잠열, 과열증기열이 합하여진 것이다. 다음으로 

터빈에서의 출력()은 터빈입구에서의 상태( )

와 출구에서의 상태()를 기준으로 얻게 되지만, 

출구 상태는 터빈의 효율() 에 따라 달라진다. 터

빈의 효율은 터빈의 형상과 작동조건에 따라 손

실모델에서부터 얻어지지만 설계점 사이클 해석

에서는 터빈에서 일반적으로 얻어질 수 있는 효

율인 80%로 설정하였다.

  


  

    ×   (4)

식 (4)에서는 2단 터빈의 출력을 얻은 것이며, 

2단터빈 출구를 지난 작동유체에서 재생기를 통

한 열회수는 80%의 재생기효율(effectiveness)을 적

용하였다. 따라서 최종적인 시스템의 효율은 시스

템의 운전에 필요한 입력과 터빈에서의 출력을 

비율로 나타내므로 식 (5)처럼 표시된다. 사이클 

해석에 필요한 작동유체 R245fa의 물성치는 

NIST14)의 RefProp을 프로그램에 연동하였다.

 

  
  (5)

Fig. 2는 사이클 해석 결과 P-h 선도에서의 상

태점을 보여주고 있다. 그림에서의 각각의 숫자는 

Fig. 2 P-h curve on the ORC

Table 1 Input conditions for the ORC

S

T

A

G

E

stage 1st stage 2nd stage

mass flowrate 
[kg/s]

4.2
(4.2)

4.2
(4.2)

rotational speed 
[RPM]

28000
(28000)

28000
(28000)

inlet total pressure 
[kPa]

2005.8
(2002.9)

828.8
(827.7)

inlet total 
temperature [°C]

125
(124.95)

88.8
(88.7)

Table 2 Operating conditions at nozzle

N

O

Z

Z

L

E

stage 1st stage 2nd stage

radius at inlet
[mm]

51.39
(51)

66.86
(67)

height at inlet 
[mm]

8.4
(8.1)

16.26
(14.8)

number of blade 15
(13)

15
(13)

mean radius at 
exit [mm]

41.12
(41)

53.49
(53.5)

blade angle at 
exit [degree]

75
(75.6)

75
(75.62)

Mach number at 
exit

1
(0.76)

0.97
(0.8)

total pressure at 
exit [kPa] 

1976.1
(1972.81)

815.5
(813.49)

static pressure at 
exit [kPa]

1381.2
(1532.53)

547.8
(596.83)

static temperature 
at exit [°C]

108.3
(113.5)

74.8
(78.9)

Fig. 1에서 나타낸 장치전후의 숫자와 동일한 위

치를 의미한다. 

사이클 해석에서 적용된 ORC의 작동조건은 가

용한 열원을 바탕으로 설정한 것으로 Table 1에서 

보여주고 있다. 입구에서 전온도는 포화증기보다 

3℃ 가열된 가열증기 상태로 하여 터빈출구에서 

응축이 없도록 설정하였다. Table에서의 괄호안의 

결과는 Concepts에서 개발된 터빈 형상설계프로그

램인 Axcent15)을 사용하여 얻어진 결과이다. 개발

된 사이클해석 프로그램의 결과를 바탕으로 

Axcent 에서 3차원 형상을  결정하면서 치수를 단

순화하여 가공공차의 어려움이 없도록 하였다. 
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노즐에서의 운전상태나 크기 등을 Table 2에서 

보여주고 있다. 1단과 2단에서의 전압-정압의 팽

창비가 2.6과 2.8 이상 되어야 하므로 노즐 출구에

서의 속도는 최대로 올려야 한다. 따라서 노즐 출

구에서의 분사속도는 음속에 근접하게 설계하였

다. 작동유체인 R245fa의 음속이 1단 노즐 출구에

서의 상태에서는 123 m/s 수준이므로 공기를 사용

하는 경우보다는 상당히 낮은 속도가 된다. Fig. 3

은 터빈 1단과 2단에서의 노즐의 3차원 형상을 보

여주고 있다. 

Table 3은 로터에서의 결과를 보여주고 있다. 1

단 터빈 로터에 비하여 2단 터빈 로터가 다소 커

졌음을 알 수 있다. 이는 1단에서 팽창된 작동유

체의 밀도가 감소되어 2단에서는 유량이 증대하

였기 때문이다. 또한 1단에 비하여 팽창비가 증대

하여 출력이 29% 증대하였다. 2단에서의 팽창비

를 줄이면 출력은 감소하게 되는데, 2단에서의 팽 

(a) 1st nozzle              (b) 2nd nozzle

Fig. 3 Configuration of the nozzle

(a) 1st rotor              (b) 2nd rotor

Fig. 4 Configuration of the rotor

Table 3 Operating conditions at rotor

R

O

T

O

R

stage 1st stage 2nd stage

radius at inlet
[mm]

36.77
(37)

45.8
(45)

height at inlet 
[mm]

8.4
(8.1)

16.26
(14.8)

blade angle at inlet 
[degree]

0
(0)

0
(0)

number of blade 12
(12)

12
(12)

axial length [mm] 24
(24)

29.3
(30)

mean radius at 
exit [mm]

23.7
(24.7)

29.71
(30.46)

relative flow angle 
at inlet [degree]

20.2
(-17.3)

-1.6
(-11.53)

height at exit [mm] 12.2
(12.2)

24
(24)

blade angle at 
exit [degree]

-60
(-58.22)

-50
(-49.7)

abs. flow angle at 
exit [degree]

-31.1
(-18.42)

-15.5
(11.1)

total pressure at 
exit [kPa] 

837.2
(-)

289.9
(329.2)

static pressure at 
exit [kPa]

732.1
(775.99)

224.9
(293.8)

static temperature at 
exit [°C]

90.3
(91.95)

56.2
(61.1)

static density at 
exit [kg/m³]

37.88
(40.29)

11.71
(15.33)

output power [kW] 52
(51.16)

66
(65.2)

(a) 1st volute              (b) 2nd volute

Fig. 5 Configuration of the volute

창비는 재생기에서 탱크까지 형성된 배관 라인에

서의 압력감소와 직접적인 관련이 있다. 

터빈 로터의 3차원 형상을 Fig. 4에서 보여주고 

있다. 노즐이나 로터의 형상에서 1단과 2단이 상
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호 반대방향의 형상을 가지는 이유는 이들의 중

간에 발전기를 설치하여 서로 맞닿아 조립되도록 

하는 팽창기로 구성되었기 때문이다. 

터빈 볼류트의 형상은 Fig. 5에서 보여주고 있다. 

내부의 형상은 노즐을 통과하는 유량을 고려하여 

일정한 속도를 갖도록 각각의 단면의 크기를 원

주방향의 회전각에 따라 구하였다. 아울러 작동유

체가 균일하게 노즐로 진입할 수 있도록 측면부

분은 15°의 기울기를 갖도록 설계하였다.

3. 내부유동장 해석

2절에서 설계된 터빈의 형상을 기준으로 내부 

유동장을 계산하였다. 이를 위하여 상용프로그램

인 Ansys의 CFX16)를 사용하였으며, Fig. 6은 1단 

터빈에서의 계산영역과 중간스팬에서의 격자를 

보여주고 있다. 계산영역은 3영역으로 설정17)하였

으며, 각각 노즐부, 로터부, 출구부로 구성하고 로

터부는 28,000 RPM으로 회전하는 영역으로 설정

하였다. 각각의 맞닿는 경계영역은 프로젠 경계조

건을 사용하였으며, 측면은 회전축을 기준으로 주

기조건을 사용하였다. 입구는 전온도의 조건과 함

께 질량유량의 조건으로 설정하였으며, 출구는 정

압력의 조건을 주어서 출력에 의하여 팽창비가 

계산되도록 하였다. 아울러 작동유체인 R245fa에 

맞도록 물성치를 프로그램에 연계하였다. 

계산영역은 Fig. 6에서 보여주는 것과 같이 노

즐, 로터 및 출구부를 각각의 블레이드를 기준으

로 하나의 유로에 형성하여 계산시간을 단축하였

다. 벽면에는 벽면에 평행한 격자를 주어서 벽면 

근처에서의 물성치가 올바르게 계산되도록 하였

다. 아울러 격자의 개수를 증가하면서 계산의 결

과가 격자수에 독립적인 결과를 얻어지도록 하여 

최종적인 계산격자를 선정하였다. 쉬라우드와 로

터간의 팁간극을 0.3 mm로 설정하였는데, 이 영

역에 격자가 8개 이상 들어갈 수 있도록 하였다. 

정상상태 해석에서 대류항은 high resolution 을 

사용하였으며, 난류모델은 회전유동에 대하여 대

체적으로 보다 나은 결과를 보여주는 SST(shear 

stress transport)모델을 적용하고, 벽함수는 벽에서

부터 격자까지의 거리에 따라 자동으로 전환되어 

계산되는 automatic방식을 사용하였다.

Fig. 6 Meshes in the plane of mid-span of  the 1st 

turbine (reduced for better view)

(a) relative Mach number contours

(b) relative velocity vectors

Fig. 7 Contours and vectors at the mid-span of the 

1st turbine
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Fig. 7은 1단 터빈의 중간스팬에서의 유동장을 

보여주고 있다. 노즐 출구에서의 속도가 팽창에 

의하여 음속이상으로 형성되고 있지만, 로터를 기

준으로 보았을 때 상대적 속도가 아음속에서 형

성되고 있음을 알 수 있다. 또한 속도벡터를 보았

을 때 전반적으로 회전로터의 흡입면으로 분사되

어지므로 내부에서의 와류유동장의 형성을 억제

할 수 있는 것으로 판단된다. 

Fig. 8은 자오면에서의 상대적 마하수와 정압력

의 분포를 보여주고 있다. 압력의 분포를 보면 전

반적으로 유로를 따라서 균일하게 팽창되어짐을 

보여주고 있다. 계산에서 출구 정압력은 설정되어

졌으므로 입구에서의 압력은 계산을 통하여 얻어

지는데, 본 계산에서 입구 전압력은 2097 kPa 이 

얻어졌으므로 예상하였던 2 MPa 의 값과 큰 차이

가 없었다. 또한 블레이드에서 발생되는 점성력에 

의한 손실을 포함하여 예측된 출력은 55.8 kW가 

얻어졌는데, 사이클 해석에서 예상하였던 출력보

(a) relative Mach number contours

(b) static pressure contours

Fig. 8 Contours at the meridional plane of the 1st 

turbine

다는 6% 정도 높은 출력이 얻어졌다. 이러한 차

이는 로터의 뒷판에서 발생될 수 있는 windage 손

실 등이 고려되지 못한 점을 고려하면 상당히 잘 

일치하는 결과로 보여진다.

Fig. 9는 2단 터빈에서의 유동장을 보여주고 있다. 

1단 터빈의 경우에 비하여 노즐 출구에서의 마하

수는 상당히 완화되어 아음속의 상태가 유지되었

다. 또한 속도장에서도 회전하는 블레이드에 맞추

어 흡입면으로 분사가 형성되어서 내부유동손실

을 최소화하고 있음을 알 수 있다. 자오면에서의 

압력분포도 1단 터빈의 경우와 동일하게 압력은 

유로를 지나면서 균일하게 떨어지고 있음을 확인

할 수 있었다. 자오면에서의 상대적인 마하수 분

포에서 로터의 출구부분에서 음속에 가까운 속도

가 형성되고 있음을 알 수 있는데, 이는 출력의 

증가를 위하여 팽창을 증대하여 형성된 것이다. 

하지만 출구부에서의 절대속도는 아음속의 상태

이므로 시스템의 운전에 영향을 미치는 것은 아

 

(a) relative velocity vectors

(b) relative Mach number contours

Fig. 9 Velocity vectors and Mach number contours 

within the 2nd  turbine
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니다. 2단 터빈에서의 출력은 70.2 kW가 얻어져서 

1단 터빈의 경우와 같이 6% 정도 상승된 출력이 

얻어졌는데, 이 또한 로터에서의 windage 손실이 

고려되지 못한 점을 고려하면 전반적으로 사이클 

해석의 결과가 정확한 것으로 판단된다. 

4. 탈설계 성능해석

탈설계점 성능해석을 위하여서는 세부적인 손

실모델이 필요하다. 손실모델은 여러 실험결과를 

바탕으로 얻어진 결과들이지만 터빈 외에도 압축

기에서의 결과를 차용하기도 한다. 기본적으로 

손실은 로터에서 발생되는 내부손실과 외부손실

로 구분되는데, 내부손실로는 입사손실, 마찰손

실, 부하손실, 형상손실, 팁간극 손실 등이 있으

며, 외부손실은 디스크 마찰손실, 재순환 손실, 

출구부 손실 등이 있다. 그 외에도 충격파 손실 

및 이상유체에 의한 손실들이 운전상태에 따라 

추가될 수도 있다. 하지만 이러한 손실들이 발생

되는 물리적인 현상에 의하여 엄격히 구분되는 

것이 아니므로 명확하게 구분하기는 어려운 부분

이 있다. 따라서 기존 연구자들의 결과들에서 모

델로서의 검정을 거쳐 정밀한 결과를 나타내는 

모델을 선정할 필요가 있다. 손실모델의 수식적

인 부분을 나타내기 위하여 수식에서의 하첨자 

숫자는 터빈에서의 각각의 위치를 통일하여 나타

내고자 다음과 같이 설정하였다. 1:노즐입구, 2:노

즐출구, 3:로터입구, 4:로터출구, 5:출구부를 나타

내며, 하첨자 는 전압력, 전온도에서의 상태를 

나타낸다.  

입사손실은 로터입구에서의 상대유동속도( )

가 로터 블레이드에 대하여 최적의 유동각()

을 형성하지 못하여 발생되는 손실( )이다. 입

사각 손실모델18-21)에서 Futral and Wasserbauer의 

모델18)을 향상한 Todd and Futral의 모델20)은 식 

(6)과 같이 표현된다. 

∆  


sin   

 (6)

식 (6)에서의 최적 유동각()은 식 (7)처럼 

표현되며, 는 절대 속도의 유동각을 나타내며, 

  는 블레이드의 개수를 나타낸다.

tan     

  tan
 (7)

마찰손실은 경계층에 의한 전단력에 의한 손실

로써 손실 모델22)은 식 (8)처럼 표현된다. 식에서

의 와 는 수력직경과 길이를 나타낸다.

∆  

     
 (8)

블레이드 부하에 의한 손실은 로터에서의 압력

구배에 의한 손실로써 Rogers 모델22)은 식 (9) 와 

같이 표현된다. 식에서의 ∆는 축방향 길이를 나

타내며, 는 로터 입구에서의 반경을 의미하고, 

는 절대속도의 원주방향속도 성분을 의미한다.

∆  ∆ 




 (9)

형상손실은 블레이드의 곡률에 의한 손실과 이

로 인한 2차 유동손실 등이 포함된다. Rogers의 

모델22)에서 향상한  Whitfield의 모델23)은 식 (10)

과 같이 표현된다. 식에서  는 로터 입구와 출

구에서의 폭을 의미한다.

∆    

  



 



  (10)

팁간극 손실은 로터와 쉬라우드와의 간극에 의

하여 형성된 손실로써 압축기를 바탕으로 여러 

모델24-28)들이 개발되었다. 축방향과 반경방향의 

팁간극 모두를 고려하는 Moustapha의 모델28)은 식 

(11)에서처럼 표현된다.   
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∆  


  

  

 (11)

식 (11)에서의 는 축방향과 반경반향의 간

극을 의미하고 
은 식 (12) 및 (13)과 같이 표

현된다. 식에서의 는 자오면 방향의 속도성분

을 의미한다.

  

  
 (12)

  


 

∆  
 (13)

외부손실29)로써 로터의 디스크 마찰에 의한 손

실로써 Daily and Nece 의 모델30)은 식 (14)와 같

이 표현된다.

∆  
 






 (14)

 식 (14)에서의 는 식 (15)와 같이 레이놀드

수에 따라 정하여지는 상수이며, 는 로터 입구

에서의 원주속도를 의미한다. 식 (15)에서의 는 

로터 디스크와 벽면과의 간극을 의미한다.

  







    × 

  







   × 

(15)

재순환손실은 낮은 운동량을 가진 작동유체가 

베인리스공간에서 로터의 유로로 들어오면서 재

순환하여 발생되는 손실로써  Jansen 의 모델31)은 

식 (16)과 같이 표현하였다.

∆   
 tan  (16)

식 (16)에서의 는 확산계수로서 식 (17)과 같

이 표현된다. 하첨자 는 블레이드 팁에서의 위치

를 의미한다.

   









 






   



 (17)

로터 출구부에서의 손실은 로터에서 운동량이 

배출되는 손실23)로써 식 (18)과 같이 표현된다. 

∆  




 (18)

이상과 같이 내부에서의 손실과 외부에서의 손

실을 합하면 총손실이 식 (19)와 같이 얻어진다.

∆  ∆   ∆  ∆ 

∆  ∆  ∆ 

∆  ∆

 (19) 

식 (19)와 같이 같이 예측된 총손실에서 터빈의 

효율은 등엔트로피 과정으로 얻을 수 있는 출력

(∆ )으로부터 식 (20)과 같이 구할 수 있다.

   ∆ 

∆
 (20)

Fig. 10은 정효율의 결과를 보여주고 있다. 그림

에서의 는 설계점에서 회전수 28,000 RPM을 기

준으로 무차원화한 것이다. 따라서 효율선도는 회

전수의 변화에 따라 속도비와 팽창비의 변화에  

따른 효율의 변화를 보여주고 있다. 속도비는 로

터의 원주속도()와 노즐에서의 등엔트로피 과정

에서 얻을 수 있는 분사속도()에 의하여 정하여 

진다. 속도비 변화에 따른 효율의 결과에서 일반

적인 구심터빈에서 속도비 0.6~0.7의 범위에서 최
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(a) efficiency vs. velocity ratio

(b) efficiency vs. velocity ratio

Fig. 10 Total-to-static efficiency on the 1st turbine

고효율의 결과가 얻어지는 표준적인 결과를 보여

주고 있다.

Fig. 11은 팽창비의 증가에 따른 질량유량의 변

수(  
)가 쵸크되는지를 확인하기 위

한 것으로 팽창비의 증가에 대하여 점차적으로 

쵸크되어 감을 알 수 있다. 비출력계수()는 출력

을 질량유량으로 나준 것으로 회전수와 팽창비의 

증가에 따라 증가함을 보여주고 있다.

Fig. 12는 2단 터빈에서의 정효율 선도를 보여

주고 있다. 탈설계점 성능은 1단 터빈의 탈설계점

성능예측의 결과와 상당히 유사한 결과를 보여주

고 있다. 회전수의 증가에 따라 최고 효율점의 위

치도 팽창비의 증가와 함께 증가하고 있음을 보

여주고 있다.

Fig. 13은 2단 터빈에서의 질량유량변수의 변화

(a) mass flow parameter

(b) specific output power

Fig. 11 Mass flow parameter and specific output 

power on the 1st turbine

를 팽창비와 회전수의 변화와 함께 보여주고 있다. 

팽창비의 증가에 따라 질량유량의 증가가 일정한 

값에 근접하고 있으므로 쵸크되어 감을 알 수 있는

데, 앞서 유동장 해석에서 보여준 결과에서처럼 로

터 출구에서 유동 속도가 음속에 근접하여 발생된 

결과로 보여진다. 하지만 비출력의 값은 팽창비의 

증가에 따라 지속적인 증가가 이루지고 있음을 알 

수 있다. 이러한 것은 출력은 팽창비를 증가하게 

되면 증가하기 때문이다. 아울러 회전수의 증가에 

따라 비출력의 증가폭은 더욱더 증가함을 알 수 있

다. 이상의 탈설계점 성능예측의 결과는 시운전할 

때와 출력변화가 필요한 경우에 중요한 역할을 하

게 되며, 성능향상을 위한 부분에 대한 세부적인 

연구를 수행하는데 도움을 준다. 
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(a) efficiency vs. velocity ratio

(b) efficiency vs. velocity ratio

Fig. 12 Total-to-static efficiency on the 2nd  turbine

5. 결  론

본 연구에서는 폐열을 회수하기 위한 R245fa를  

작동유체로 하는 ORC 시스템의 핵심부품인 터보

팽창기의 설계기술에 대한 연구를 수행하였다. 우

선 사이클 해석을 수행하여 100 kW급의 팽창기에 

대한 기본설계를 수행하였으며, 이를 바탕으로 3

차원 형상설계를 2단 구심터빈에 대하여 수행하

였다. 보다 정확한 물리적인 현상을 파악하기 위

하여 내부유동장의 해석을 수행하고, 추가적으로 

탈설계점에서의 성능예측 연구도 수행하였다. 작

동조건에서의 카르노사이클의 효율이 15.6% 인 

점을 고려하면, 그보다는 낮은 11.4%의 시스템효

(a) mass flow parameter

(b) specific output power

Fig. 13 Mass flow parameter and specific output 

power on the 2nd turbine

율을 얻을 수 있는 것으로 예상된다. 본 장치는 

제작하여 성능시험을 수행할 계획이며, 그 결과가  

나오면 본 연구결과는 보다 실질적인 설계기술로 

활용될 것으로 예상된다. 

후  기

본 연구는 에너지기술개발사업인 “RTO 모듈형 

폐열 회수 열병합 100 kW급 ORC발전시스템 개

발”사업의 지원으로 수행되었습니다.
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