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Abstract：The ORC system is being used to obtain electrical energy from renewable energy. Generally, 

renewable energy such as solar heat, geothermal heat and wind power cannot supply energy constantly 

depending on time and geographical factors. Moreover, the waste heat of the industry also cannot be 

supplied with constant waste thermal energy according to the production process. In this study, a cycle 

analysis was performed based on the designed and manufactured equipment based on the design point when 

the thermal energy of heat source is fluctuated. In addition, we analyzed the effect of a regenerator applied 

to improve the system efficiency. When a regenerator is applied to the 100 KW class ORC where the 

temperature supplied from the heat source is changed from the maximum temperature of 160℃ to the low 

temperature, the efficiency of the system can be increased about 0.5% by the applied regenerator. In this 

case, the efficiency of the system was obtained about 11%.
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― 기 호 설 명 ― 

 : 열교환기전열면적, [m²]

 : 수력직경, [m]

 : 엔탈피, [kJ/kg]

 : 열전도계수, []

 : 질량유량, [kg/s]

 : 너셀수 

 : 압력, [kPa]

  : 프란틀수 

 : 레이놀즈수 

 : 엔트로피, [kJ/(kg.K)]

 : 온도, [K]

 : 평균속도, [m/s]

그리스 문자

 : 효율, [%]

 : 동점성계수, [m2/s]
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 : 비출력, [kW/kg]

 : 출력, [kW]

Φ : 질량유량함수 (  )
 : 팽창비

Ω : 속도비

하첨자

1 : 터빈입구 (증발기출구)

2 : 1단터빈출구

3 : 2단터빈출구

4 : 재생기출구 (응축기입구)

6 : 펌프입구

7 : 펌프출구 (재생기입구)

8 : 재생기출구 (증발기입구)

s : 등엔트로피과정

t : 전상태 (total state)

1. 서  론

전 세계적으로 신·재생에너지에 관한 많은 연구

가 진행되고 있다. 이러한 이유는 화석연료에 의

한 지구 온난화의 환경문제뿐만 아니라 화석연료

의 고갈에 대책이 필요하기 때문이다. 현재 신·재

생에너지에는 풍력 및 태양열이 큰 비중을 차지

하고 있지만, 그 외에도 폐열, 지열, 바이오매스 

등 다양하게 있다. 이러한 에너지들을 활용하는데 

있어서, 직접 열원으로 활용하거나, 발전장치를 

사용하여 전기에너지로 변환한다. 

발전을 위하여서는 증기터빈이나 유기랭킨 사

이클(ORC)을 이용할 수 있는데, 특히 ORC는 냉

매를 작동유체로 사용한다. 많은 냉매 중에서도 

이러한 용도로 사용되는 냉매는 증발온도가 수증

기보다는 낮고, 응축온도는 높기 때문에 증기터빈

과는 달리, 열원의 온도가 100oC 정도만 되더라도 

전기에너지로 변환을 할 수 있는 장점이 있다. 하

지만, ORC에 사용될 작동유체는 오존층을 파괴하

지 않는 친환경적이면서, 온난화 지수나 가연성이 

낮고, 효율은 높으면서 인체에 무해한 냉매¹⁾여야 

한다. 따라서 CFC/HFC 계열의 단점을 개선한   

대체냉매들이 적용 가능하며, 이 중에서도 작동조

건에 따라 ORC의 작동유체로써 적합한 냉매를 

선정²,³⁾하여 사용한다. 본 연구처럼 200oC 이하의 

산업체 폐열을 기준으로 ORC를 적용하는 경우에, 

적합한 작동유체로는 R245fa가 추천4)되었으며, 본 

연구에서도 R245fa를 작동유체로 채택하였다

ORC를 구동하여 전기를 생산하는 핵심장치는 

팽창기(터빈)이지만, 아주 다양한 형태의 팽창기

가 적용 가능하다. 일반적으로 ORC의 출력에 따

라 10 kW급의 소출력인 경우에는 용적식 팽창기

인 스크롤형5)이 사용되며, 수백 kW급 이상의 대

출력인 경우에는 터보형6,7)이 적용된다. 본 연구에

서는 산업체에서 발생되는 폐열의 가용한 열량을 

고려하여 100 kW급 터보팽창기가 선정되었으며, 

팽창비를 고려하여 2단으로 작동하는 구심터빈을 

선정하였다.   

산업체에서 발생되는 폐열량은 항상 일정하게 

배출되는 것이 아니라, 작업공정에 따라 변하게 

되는데, 일반적으로 작업주기에 따라 변동이 발생

된다. 따라서 시스템의 설계점을 결정하는데 있어

서, 폐열량의 활용범위를 어떻게 결정하느냐 하는

냐에 따라 시스템의 설계점도 많이 달라진다. 팽

창기의 경우, 설계점 이상에서 작동하면 쵸크 상

태로 진입하므로 이러한 특성을 고려하여 ORC의 

설계점은 최대 폐열량을 기준으로 설정하는 것이 

타당하다. 

폐열양이 줄어들어도 팽창기나 ORC 시스템을 

구성하고 있는 열교환기의 작동은 문제가 없으나 

설계점과는 상당히 다른 작동상태를 보이게 된다. 

이러한 이유가 각각의 장치는 이미 설치되어 있

는 장치로써 기계적인 구조의 변동이 불가능하기 

때문이다. 따라서 폐열량의 변동에 따른 고정된 

장치에서 운전상태의 변화를 조사하는 것은 시스

템의 정확한 작동상태를 예측하는데 아주 핵심적

인 요소가 된다. 

시스템의 효율을 향상하기 위하여 터빈출구에

서 나오는 작동유체의 열에너지를 회수하기도 한

다. 이를 위하여 터빈출구에 재생기를 설치하여 

터빈 출구의 작동유체가 가지고 있는 열에너지를 

증발기로 공급되는 작동유체를 가열하는데 사용
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한다. 이 경우에 응축기로 들어가는 작동유체의 

열에너지가 자연스레 줄어들게 되어 응축부하가 

줄어들게 되고, 증발기에 공급할 열에너지도 줄어

들게 되어 증발기의 크기도 줄어들게 된다. 하지

만 앞 절에서 언급한 것처럼 이러한 장치는 한번 

설정되면 시스템을 고치지 않는다면 변경이 불가

하다. 따라서 본 연구에서는 설정된 장치를 기준

으로 사이클 해석의 연구를 수행하고자 하며, 또

한 ORC 사이클에서 열원 변동에 따른 재생기의 

영향력을 연구하여 보고자 한다.  

2. ORC시스템 및 사이클 해석

본 연구에 적용된 ORC 시스템의 구성도를 Fig. 

1에서 보여 주고 있다. 그림에서의 열원(A)에는 

다양한 열에너지가 사용될 수 있으며, 일반적으로  

태양열, 지열, 산업체에서 발생되는 폐열 등이 적

용될 수 있다. 하지만 이러한 열원은 시간적, 환경

적, 작업공정 등에 따라서 가변적인 열에너지를 

제공한다. ORC 사이클에서는 이 열원으로부터 열

교환기(E:증발기)를 사용하여 액체상태인 작동유

체를 기체상태로 만든다. 고온고압의 기체상태인 

작동유체는 터빈(B)을 구동하고, 발전기는 이때 

발생된 터빈동력으로부터 전기에너지를 얻게 된다. 

터빈에서의 팽창비에 따라 달라질 수 있지만, 

일반적으로 터빈 출구를 나온 작동유체는 탱크(D)

에 있는 작동유체의 온도보다는 높다. 따라서 

ORC 시스템의 효율을 향상하기 위하여 이 열에

너지를 이용하여 공급되는 작동유체를 가열한다. 

이를 위하여 열교환기(F:재생기)를 터빈 출구에 

설치한다. 재생기를 지난 작동유체는 열교환기(C:

응축기)에서 액화되고, 액화된 작동유체는 탱크

(D)에 저장된다. 사이클 과정은 탱크에 모인 작동

유체가 펌프에 의하여 가압되고, 재생기를 거치면

서 온도 상승이 이루어지고, 증발기로 들어가서 

최종적으로 고온고압의 기체상태가 되는 과정으

로 이루어진다. P-h 선도에서의 사이클과정은 참

고문헌8)에 자세히 나와 있다.

ORC 사이클 효율은 터빈을 작동하기 위한 열

에너지의 입력()과 ORC 시스템에서의 출력

Fig. 1 Schematic diagram of ORC cycle 

을 기준으로 구한다. 이 출력에는 터빈 발전기에

서의 출력()에서 작동유체를 가압·이송하기 

위한 펌프에서의 소모에너지()를 제외한 것

이 된다. 따라서 ORC 시스템의 효율은 식 (1)과 

같이 정의할 수 있다. 

 

  
                  (1)

펌프에서 소모되는 동력(  )은 식 (2)와

같으며, 식에서의 하첨자 숫자는 Fig. 1에 표기된 

원 안의 숫자가 의미하는 사이클 장치에서의 위

치와 동일하다. 

                         (2)

식 (2)에서의 는 증발기로 들어가는 상대적

으로 낮은 온도의 작동유체의 잘량유량을 의미한

다. 펌프 출구에서의  는 펌프 효율() 에 

의하여 식 (3)과 같이 결정되어진다. 

   

   
               (3)
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식 (3)에서  는 펌프가 등엔트로피 과정을 

통하여 얻을 수 있는 엔탈피를 의미한다. 본 연구

에서처럼 질량유량이 변동하는 경우에, 펌프의 효

율은 변동한다. 따라서 펌프의 소모동력도 변동하

게 된다. 하지만 이 변동량은 시스템의 출력에 비

하여 미미하므로 본 연구에서는 일반적으로 사용

되는 펌프를 고려하여 효율을 85%로 적용하였다. 

펌프에서 가압된 작동유체는 재생기에서 가열되

는데, 재생기에서 외부로의 열손실은 없다고 가정

하면 식 (4)와 같이 재생기 출구에서의 엔탈피

()를 구할 수 있다.

   


                   (4) 

재생기를 거친 작동유체는 증발기에서 가열되

어 증기상태가 되며, 이때 필요한 입력() 은 

식 (5)와 같이 얻어진다. 

                        (5)

이 입력은 액체상태에서 가열되는 열과 기화잠

열, 과열 과정의 열이 합하여진 것이다. 본 연구에

서는 터빈으로의 액적유입을 방지하기 위하여 과

열도를 3℃로 설정하였다. 

본 연구에서의 사이클에서는 터빈 입구의 압력

이 20 bar 수준이므로 터빈에서의 팽창비를 고려

하여 2단 구심터빈9⁾이 적용되었다. 따라서 터빈에

서의 출력은 1단 터빈에서의 출력과 2단 터빈에

서의 출력을 합하여 얻게 되지만, 터빈에서의 출

력은 각 단에서의 터빈 효율(  ) 에 따라 달라진

다. 터빈이 설계점에서만 작동하면 일정한 효율이 

적용되겠지만, 본 연구에서와 같이 열원의 온도가 

변동하는 경우에는 이에 맞추어 터빈의 작동점도 

변하게 된다. 따라서 이에 맞는 터빈의 효율을 적

용하여야 한다. 

주어진 터빈의 형상을 기준으로, 운전점이 변동

하는 것에 따라 효율을 얻기 위하여서는 탈설계 

성능해석을 수행하여야 한다. 탈설계 성능해석에

(a) mass flow function

         (b) total-to-total efficiency

Fig. 2 Off-design point operation curves at the first 

stage turbine

서는 터빈에서 발생되는 손실을 바탕으로 터빈에

서의 효율을 구할 수 있다.10,11⁾ 이에 적용되는 손

실은 입사손실(  ) , 마찰손실(  ), 부하손실

( ), 형상손실( ), 팁간극손실(), 풍손손실

( ), 재순환손실(  ), 출구손실(  )을 적

용하였으며 자세한 모델식은 참고문헌12⁾을 참조

할 수 있다. 이들 손실을 합하면 식 (6)과 같이 총

손실(  )이 얻어진다.

     
  

       (6) 

식 (6)에서 예측된 총손실에서 터빈의 효율은 

등엔트로피 과정으로 얻을 수 있는 출력( )으로
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부터 식 (7)과 같이 구할 수 있다.

    


                       (7)

Fig. 2는 본 연구에 적용된 2단 구심터빈으로 

설계되어진 터빈에서, 1단 터빈에서의 탈설계 해

석 결과를 보여 주고 있으며, 회전속도비()에 따

라 질량유량함수()와 전효율( )을 보여 주고 

있다. 아울러 Fig. 3에서는 2단 터빈에서의 결과를 

보여 주고 있다. 작동점의 변동에 따른, 각 단에서 

얻어진 터빈의 효율(  )을 기준으로 터빈 출력은 

식 (8)에서처럼 얻어진다. 

(a) mass flow function

(b) total-to-total efficiency

Fig. 3 Off-design point operation curves at the 

second stage turbine

  


  
            (8)

터빈에서의 총출력은 2단 터빈에서의 출력을 

얻는 것이므로, 2단의 결과를 합하는 것으로 식 

(8)에서 나타내고 있으며,  는 발전기의 효율을 

의미하고 본 연구에서는 97%가 적용되었다. 사이

클 해석에 필요한 작동유체(R245fa)의 물성치는 

NIST13)의 Refprop을 사이클해석 프로그램에 연동

하였다. 아울러 작동온도에 따른 카르노사이클 효

율은 터빈의 입출구 상태를 기준으로 식 (9)와 같

이 구하였는데, 이 값은 주어진 작동조건에서 시

스템효율의 한계를 보여 주는 기준 자료가 될 수 

있다.

 

  
                    (9)

 

3. 증발기 및 재생기에서의 운전

열원 온도에 변동이 발생하는 경우, ORC 시스

템에서 최대의 출력을 얻기 위하여서는 터빈의 

입구조건, 터빈 회전수, 작동유체의 질량유량 등

이 조정되어야 한다. 이러한 이유는 장치가 이미 

ORC 시스템에 설치되어 있어서 열원의 변동이 

생겼다고 하여 바꿀 수 있는 것이 아니기 때문이

다. 따라서 사이클해석에 있어서 열교환기(증발기·

재생기)의 유용도는 고정된 값을 가지지 않으며, 

입출구의 작동조건에 따라 달라지게 된다. 그러므

로 해석을 수행하는데 있어서 이미 설치된 열교

환기의 고정된 전열면적을 사용하여야 한다. 아울

러 터빈의 경우도 동일한 터빈에서 열원변동에 

따라 바뀐 작동상태의 조건만 사용하여 해석을 

수행하여야 한다.

Table 2는 ORC 시스템의 설계점에서의 작동조

건을 보여 주고 있다. 이를 기준으로 사용된 증발

기는 셀앤드튜브 형의 증발기가 선정되었으며, 열

원으로부터 열량의 전달은 오일이 사용되었다. 증

발기 입구에서의 온도는 52oC로 선정되었는데, 이 

값의 결정은 다음과 같다. 탱크에서 공급되는 작
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Table 2 Operating conditions on design point

Property 1st stage 2nd stage

mass flow rate [kg/s] 4.18 4.18

rotational speed [RPM] 28,000 28,000

inlet total pressure [kPa] 2005.8 828.8

inlet total temperature [oC] 125 88.8

Table 3 Specification of evaporator

Tube property Specifications

tube diameter [mm] =22.9, =25.4

number of tube 20
heat conductivity  137

동유체의 온도는 과냉각도를 2oC로 설정되었는데, 

이러한 것은 펌프에 기포가 흡입되지 않도록 하

기 위함이다. 따라서 펌프에 흡입되는 작동유체의 

온도는 38oC이며, 이 온도는 펌프의 가압에 의하

여 온도가 2oC 정도 상승하게 된다. 그러므로 재

생기를 들어가는 작동유체의 온도는 압력에 따라 

다소 차이가 있지만 40oC 정도이다. 터빈 출구에

서 얻어지는 출구온도는 65oC 수준이므로 재생기

의 유용도를 70% 급으로 설정하면 작동유체는 

12°C 정도 상승하므로, 이를 기준으로 설계점에서 

증발기 입구의 온도는 52oC로 설정되었다. 따라서 

증발기에 공급되는 160oC 오일의 상태와 증발기 

입·출구의 조건에 의하여 증발기의 총전열면적이 

구하여진다.

Table 3의 증발기에 적용된 관을 기준으로 전열

면적을 구하기 위하여서는 열관류계수를 구하여

야 하는데, 관에서의 열전달계수()는 작동유체

의 유동상태에 따라 달라진다. Fig. 4는 증발기 내

에서의 작동유체의 상태변화와 열원에서 공급되

는 오일의 온도변화를 보여 주고 있다. 따라서, 상

태변화에 따라 관에서의 작동유체의 레이놀드수

()와 프란틀수()를 구하고, 너셀수( )는 

Dittus-Boelter 식에서 약간 변형된 식 (10)을 사용

하여 계산하였다. 최종적으로 각각의 상태변화에 

따른 전열면적을 합하여 총전열면적을 구하였으

며, 설계점에서 증발기의 총전열면적은 203.2 m²

가 얻어졌다. 

  
                     (10)

열원의 변동이 발생되는 경우, 증발기에서의 작

동조건은 변화할 수 있으나, 총전열면적은 변경이 

불가능하므로, 설계점에서 설정된 총전열면적을 

기준으로 열전달량을 계산하여 작동유체(R245fa)의 

물성치를 얻어야 한다. 이를 위하여 열교환기의 

NTU 관계식 (11)을 사용하여 계산을 수행하였다. 

 
ln


            (11)

식 (11)에서의 은 열용량비를 나타내며, 는 

유용도()의 함수이며, 식 (12)와 같이 나타낼 수 

있다. 





                       (12)

Fig. 4에서 오일의 입구온도( )가 변화하면, 

작동유체의 질량유량과 증발온도를 변경하면서 

작동유체의 상태(상변화)에 따라 결정되는 각각의 

전열면적의 합이 주어진 총전열면적과 일치되도

록 한다. 하지만 이 값들은 재생기에서의 변화에  

따라 조정이 되며, 최종적으로는 터빈에서의 작동

조건에 따라 회전수의 변경과 함께 추가적인 재

조정을 하여야 한다. 이러한 계산의 과정을 Fig. 5

Fig. 4 Variation of temperature of oil and R245fa at 

the evaporator
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Fig. 5 Procedure of cycle analysis with recuperator 

when the heat source is changed

Table 4 Specification of recuperator

Tube property Specification

tube diameter [mm] =22.2, =53.5

thickness [mm] 1
heat conductivity  137

에서 보여 주고 있다.  

본 연구에서의 재생기는 대향유동열교환기를 

적용하였으며, Table 4는 이때 적용된 관의 규격

을 보여 주고 있다. 재생기에서는 증발기와 달리 

작동유체의 상변화가 발생되지는 않는다. 설계점

에서의 증발기로 향하는 작동유체의 입·출구 온

도가 각각 40oC와 52oC이며, 터빈 출구에서 나오

는 작동유체의 온도는 66.4oC이므로 이를 기준으

로 총전열면적을 구하면 6.6 m² 의 전열면적을 

얻게 된다. 재생기의 경우에도 이 전열면적은 열

원온도가 변하여도 변경될 수 없으므로, 변화된 

작동조건은 이 전열면적을 기준으로 결정된다. 

이때의 계산은 증발기와 마찬가지로 열전달계수

를 구하고, 이를 바탕으로 열관류계수를 구하여 

최종적으로 식 (13)의 NTU 관계식을 사용하여 

구하게 된다.

 

 


                (13)

4. 결과 및 분석

ORC의 설계점은 팽창기에서의 쵸크 발생을 고

려하여 일반적으로 최고의 열원 열량을 기준으로 

설정하므로, 열원의 변동은 설계점에서의 작동온 

도보다는 낮은 작동온도를 공급하게 된다. 열원의 

변동이 발생되면 증발기와 재생기는 제한된 전열

면적을 기준으로 가열, 증발, 과열의 상태에 도달

하여야 한다. 오일의 펌프가 일정하게 작동한다면

오일의 질량유량은 변동이 없으므로 오일의 온도

가 변동하게 되므로, 본 연구에서는 오일의 온도 

를 설계온도에서 12.5%까지 감소한 140oC까지 운

전하는 경우를 고려한다.  
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열원의 온도가 저하한 경우에 이에 대응하여 

작동유체의 조건을 변동할 수 있는 다양한 방법

이 있을 수 있으나, 최적의 방법은 작동유체의 질

량유량, 터빈의 회전수, 증발기에서의 포화온도(압

력)를 변경하여야만 출력의 감소를 최소화11)할 수 

있다. Fig. 6은 오일의 온도가 변경되는 경우에 재

생기를 설치한 경우와 설치하지 않은 경우에 최

대 출력을 얻을 수 있는 작동유체의 질량유량, 포

화온도(압력) 및 터빈 회전수의 변동을 보여 주고 

있다. 

재생기가 없는 경우에 가열은 증발기만으로 하

여야 하므로 시스템에서의 전열면적이 재생기만

큼 적으므로 공급가능한 작동유체의 질량유량은 

감소할 수밖에 없음을 보여 주고 있다. 반면에 질

량유량의 감소에 따라 터빈 입구의 압력을 결정

하게 되는 증발기에서의 포화온도는 오일의 온도

가 낮아질수록 미세하게나마 증가하고 있음을 보

여 주고 있다. 

터빈에서의 회전수 조정은 그림에서 보여 주는 

것과 같이 설계점 회전수에 비하여 최대 조정범

위가 7% 이내이다. 터빈에서의 회전수 결정은 공

력적인 요소와 구조적인 요소를 모두 고려하여 

결정하므로 회전수의 변경은 임계속도에 문제가 

없는지 확인하여야 한다. 하지만 일반적으로 설계

점 회전수를 기준으로 임계속도의 여유폭은 15% 

이상으로 설정하므로 본 연구에서의 결과처럼 미

세한 회전수의 조정은 구조적인 문제를 야기하지 

않을 것으로 판단된다. 최적의 회전수가 열원의 

변동에 일정하게 변하지 않는 것은 터빈에서의 

최대 가능한 팽창비와 쵸크 상태의 변동이 일정

하게 설정되지 않기 때문이다. 

Fig. 7은 열원 온도의 변화에 따라 터빈 출구에

서의 작동온도의 변화와 재생기 출구에서의 온도

변화를 보여 주고 있다. 재생기가 없는 경우에는 

증발기 입구온도와 동일하므로 40oC로 변동이 없

다. 열원 온도가 감소하면 터빈으로 공급되는 작

동유체가 감소하게 되고, 아울러 터빈 입구 압력

도 감소하므로 터빈에서의 팽창비도 감소하게 된

다. 따라서 터빈 출구에서의 작동유체 온도도 감

소한다. 이로 인하여 고정된 전열면적의 재생기에

서 터빈 출구의 작동유체가 가지고 있는 열에너

지를 회수하지만 재생기 출구에서의 온도도 같이 

저하하고 있음을 보여 주고 있다.  

(a) mass flow rate

(b) saturated temperature

(c) rotational speed ratio

Fig. 6 Optimal operation condition when the heat 

source is fluctuated
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Fig. 7 Temperature variation at the recuperator exit 

and the turbine exit

Fig. 8 Variation of the output and input power with 

the recovery power

Fig. 9 Variation of the system efficiency and Carnot 

cycle efficiency

Fig. 8은 ORC 시스템을 구동하기 하는데 소모

되는 입력과 출력을 보여 주고 있으며, 추가적으

로 재생기가 사용되는 경우에 재생기에서 회수하

는 열에너지를 보여 주고 있다. 설계점에서의 출

력은 109 kW로 설계점의 요구조건을 잘 만족하고 

있음을 알 수 있으며, 열원 온도의 감소에 따라 

출력은 80 kW까지 감소하고 있음을 보여 주고 있

다. 재생기를 사용하지 않는 경우에도 비슷한 출

력이 얻어지는 것은 재생기는 시스템의 효율을 

상승하는 장치이므로 출력에는 영향을 미치지 않

기 때문이다. 

입력의 경우는 당연히 재생기의 사용유무에 따

라 차이가 발생되어진다. 입력은 열원 온도의 변

동과 직접적인 관련이 있으며, 최대 열원의 온도

에서 1 MW 수준의 입력이 사용되고 있음을 알 

수 있다. 재생기를 사용하는 경우에 입력은 재생

기에서 회수하는 에너지만큼 사용량을 줄일 수 

있다. 본 연구에 적용된 재생기에서는 열원 온도

의 변동에 따라, 회수되는 에너지 양이 40~60 KW 

수준으로 나타났음을 알 수 있다. 이러한 수치는 

재생기의 크기를 키우면 더 증가할 수 있는 것은 

당연하다 하겠다.  

입력과 출력의 결과는 시스템의 효율에 직접

적인 영향을 미치는데, Fig. 9는 효율의 결과를 

보여 주고 있다. 재생기의 사용에 따라 시스템의 

효율은 11% 정도를 유지하고 있음을 알 수 있으

며, 재생기의 사용에 따라 시스템의 효율은 0.5% 

수준의 상승 효과가 있음을 알 수 있다. 이 효율

의 상승값은 재생기의 크기에 따라 달라질 수 있

다. 카르노사이클 효율은 재생기의 유무에 영향

을 받지 않는데, 이 값의 결정은 터빈에서의 팽

창되는 온도의 영향을 받기 때문이다. 시스템에

서의 카르노사이클의 효율은 14~15% 수준이므로 

낮은 열원의 온도를 이용하는 ORC에서의 최대 

효율은 어느 범위에 있는지 확인할 수 있으며, 

효율을 증가하고자 하면 높은 열원의 온도를 사

용하여야 한다. 
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6. 결  론

본 연구에서는 열원의 온도 변화가 발생되는 

경우, ORC 시스템의 설계점에서 설정된 장치를 

기준으로 사이클 해석을 수행하였다. 아울러 시스

템의 효율을 상승하기 위하여 재생기를 설치한 

경우의 그 효과에 대하여 분석을 수행하였다. 본 

연구에 적용된 장치를 기준으로 열원에서 공급되

는 열량의 온도가 최대 160oC에서 12.5%의 낮은 

온도까지 변경되는 경우, 재생기를 사용하는 경우

에 시스템의 효율은 약 0.5%의 상승을 얻을 수 있

었으며, 이때의 시스템의 효율은 약 11% 수준이

었으며, 카르노사이클의 효율은 14~15%였다.  
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