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- 기호설명 - 

 

D  : 외측관의 직경 [m] 

d  : 내측관의 직경 [m] 

e  : 물리적 엑서지 [J/kg], )()( 000 ssThhe −−−=  

DE
&  : 엑서지 파괴율 [W] 

LE
&  : 엑서지 손실율 [W] 

f  : 마찰계수 

h  : 열전달계수 [W/m2K] 

i  : 엔탈피 [J/kg] 

k  : 내측관의 열전도계수 [W/mK] 

L  : 길이 [m] 

m&  : 질량유량 [kg/s] 

P  : 압력 [kPa] 

Q&  : 전열량 [W] 

T  : 온도 [℃] 

UA  : 총열관류율 [W/K] 

W&  : 동력 [W] 

x  : 건도 

 

하첨자 

C  : 응축기 

CI : 냉각수 입구 

CO : 냉각수 출구 

CW : 냉각수 

HI : 열원수 입구 

Key Words : Organic Rankine Cycle(유기랭킨사이클), Low-Temperature Heat Source(저온 열원), HFC-134a 

초록: 본 연구에서는 지열발전 등과 같은 저온 열원을 에너지원으로 하는 발전에 응용될 수 있는 HFC-

134a 유기랭킨사이클의 출력 극대화를 수행하였다. 기존의 연구와는 달리, 본 연구에서는 열교환기 

해석에 유한체적법을 적용함으로써 작동유체의 열전달 및 압력강하 특성을 고려하였다. 또한, 열원과 

냉각수의 입구온도 및 유량, 그리고 사이클을 구성하는 열교환기들의 총 전열면적을 구속 조건으로 

함으로써, 기존 연구들에 비해 보다 현실적인 결과를 얻을 수 있도록 하였다. 사이클의 출력은 3 개의 

설계인자를 이용하여 최적화 하였다. 시뮬레이션 결과, 출력을 극대화 시킬 수 있는 설계인자들의 최적 

조합이 존재함을 보였다. 또한, 출력 향상을 위해서는 증발과정의 개선이 우선적으로 필요함을 보였다. 

Abstract: In this study, an organic Rankine-cycle system using HFC-134a, which is a power cycle corresponding to a low-

temperature heat source, such as that for geothermal power generation, was investigated from the view point of power optimization. 

In contrast to conventional approaches, the heat transfer and pressure drop characteristics of the working fluid within the heat 

exchangers were taken into account by using a discretized heat exchanger model. The inlet flow rates and temperatures of both the 

heat source and the heat sink were fixed. The total heat transfer area was fixed, whereas the heat-exchanger areas of the evaporator 

and the condenser were allocated to maximize the power output. The power was optimized on the basis of three design parameters. 

The optimal combination of parameters that can maximize power output was determined on the basis of the results of the study. 

The results also indicate that the evaporation process has to be optimized to increase the power output. 

§ 이 논문은 2010 년도 대한기계학회 열공학부문 춘계학술대회 
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HO : 열원수 출구 

HW : 열원수 

i : 내측관 

p : 펌프 

r : 작동유체 

t : 터빈 

s : 단열과정 

V : 증발기 

0 : 기준상태, T=20℃ 및 P=101.325 kPa  

1-4 : 상태점 

 

그리스문자 

η   : 단열효율 

1. 서 론 

에너지 및 환경 문제에 대처하기 위하여 세계 

각국은 신·재생에너지의 기술개발, 이용, 보급촉

진 및 관련산업의 활성화 위해 다각적인 노력을 

경주하고 있다. 신·재생에너지 가운데 지열, 해양, 

태양열 분야의 경우에는 온도차를 에너지원으로 

하여 전기를 생산하려는 연구가 활발히 진행되고 

있다. 

특히 지열은 인류가 가지고 있는 가장 오래된 

에너지 자원 중 하나이며, 현재 전세계적으로 바

이오매스와 대수력을 제외한 신·재생에너지자원 

중에서 가장 많은 에너지를 공급하고 있음에도 불

구하고 우리나라에서는 그 중요성이 상대적으로 

낮게 평가되고 있다. 우리나라에는 화산활동과 관

련된 고온성 지열에너지가 부존하고 있지 않으므

로, 현재로서는 히트펌프를 이용한 냉난방 목적에

만 지열을 사용하고 있으나, 외국의 경우 냉난방

은 물론 발전 목적으로도 널리 사용하고 있다. 특

히 지난 2007 년에는 약 75℃의 저온 지열원 발전

에 성공함으로써,(1) 저온성 열에너지를 전기에너지

로 변환시키려는 연구가 최근 각광을 받고 있다. 

이와 같은 국제적 추세에 맞추어, 최근 국내에

서도 저온 지열발전 기술개발을 위한 타당성 조사 

연구가 추진된 바 있다.(2) 

이러한 저온성 지열 발전기술은 온도차를 이용

한 열역학적 동력 사이클을 근간으로 하고 있는데, 

현재 이들의 대부분을 차지하고 있는 것이 유기 

작동유체를 사용한 랭킨 사이클, 즉, ORC(Organic 

Rankine Cycle)이다. 전통적인 ORC 연구는 주로 

사이클의 효율 향상에 목적을 두고 있었으나, 최

근에는 비화산지대의 지열, 저온 태양열, 해양온도

차 등 저온성 신·재생에너지원이 부각되면서 이

들에 적합한 ORC 작동유체를 찾는 연구가 많이 

수행되고 있다.(3~8)  

이 중 다수의 연구가 여러 작동유체를 적용한 

사이클들의 효율 비교를 통해 작동유체의 우열을 

평가하였다. 그러나, 아무리 효율이 높더라도 발전 

사이클의 실제 산출물(product)이라 할 수 있는 발

전 출력이 낮으면 실용적이지 못한 사이클이라 할 

수 있으므로, 사이클의 효율보다는 출력(2 법칙 효

율 또는 엑서지 효율) 측면에서의 성능 평가가 더

욱 중요한 의미를 갖는다. 

이와 같이 ORC 의 효율보다는 출력이 중요함에 

주목하여, 출력 측면에서의 성능평가 연구가 최근 

극히 일부 수행되었다. Madhawa Hettiarachchi 등

(2007)(7)은 저온성 지열발전을 위한 ORC 연구로서, 

목적함수를 출력대비 열교환기 총 전열면적으로 놓

고 이를 최소화 시킬 수 있는 작동유체를 찾고자 하

였다. Dai 등(2009)(8)은 기존의 연구들이 출력 관점에

서 최적화 되지 않았음을 지적하며, 열원수의 입구

온도 및 유량을 고정한 후 사이클의 출력을 극대화 

시키고자 하였다. 그러나, 이들의 연구는 사이클의 

응축온도를 상수로 가정한 한계를 갖고 있다. 실제 

사이클의 응축온도는 작동유체의 열전달 특성 및 냉

각수 조건 등에 의해 결정되므로, 이를 상수로 가정

하면 오류를 야기할 수 있다. 또한, 그들은 작동유체

의 열전달 및 압력강하 특성을 고려하지 않았다.  

기존의 연구와는 달리, 본 연구에서는 열교환기 

해석에 유한체적법을 사용함으로써 작동유체의 열

전달 및 압력강하 특성을 고려하였다. 또한, 열원

수 및 냉각수의 입구온도 및 유량 조건을 구속 조

건으로 하였다. 이렇게 함으로써, 기존의 연구와는 

달리 응축온도가 작동유체의 열전달 특성 및 냉각

수 조건 등에 의해 결정될 수 있도록 하여, 보다 

현실적인 시뮬레이션 결과를 얻을 수 있도록 하였

다. 또한, 사이클을 구성하는 열교환기들의 전열면

적도 출력에 영향을 미칠 것이므로, 총 전열면적

도 구속 조건으로 하였다.  

본 연구의 목적은 열원 및 냉각수 유량 조건이 

주어진 경우에 대해, 약 100℃ 근처의 저온 열원

을 이용하는 ORC 의 출력을 극대화 시키는 것에 

있다. 이를 위하여, 현재 냉동·공조용으로 널리 

사용되고 있는 HFC-134a를 작동유체로 하는 ORC

를 모델링하고, 설계 인자들의 변화에 따른 사이

클의 출력 성능 변화를 시뮬레이션 하였으며, 

pattern search algorithm(9,10)을 이용하여 출력을 극대

화 시킬 수 있는 운전 조건을 도출하였다. 또한, 
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엑서지 분석을 통해 출력저하 요인을 살폈다. 

2. 사이클 모델링 및 시뮬레이션 

Fig. 1 은 본 연구에서 고려하고 있는 ORC의 개

략도를 나타낸다. 응축기를 지난 작동유체(Fig. 1

의 1 점)는 가압된 후(2 점), 열원(heat source)으로부

터 열을 받아 과열증기가 된다(3 점). 다음, 터빈-

발전기를 통과하며 팽창되어 저압이 된 작동유체

(4 점)는 냉각수(heat sink)와 열교환을 하여 응축된 

다음(1 점), 다시 가압되는 사이클을 이룬다.  

ORC 설계시, 터빈 출구와 펌프 출구 사이에 내

부 열교환기(internal heat exchanger)를 고려하기도 

하는데, 본 연구에서는 이를 고려하지 않았다. 이

는 Dai 등(2009)(8)의 연구 결과에서와 같이, 내부 

열교환기는 사이클 효율에는 영향을 미치나, 출력

에는 영향을 미치지 못하기 때문이다. Starling 등

(1975)(11)도 잘 설계된 사이클(well-designed cycles)

에서는 내부 열교환이 필요하지 않음을 지적한 바 

있다.  

동력 사이클은 사이클 각부의 온도, 압력, 유량 

등 다양한 설계인자를 갖는다. 본 연구에서는 3 개

의 인자를 택하여 사이클의 출력을 극대화 하였다. 

첫 두 인자는 터빈 입구 포화온도 3,satT 와 

3,3 satTT −  값으로 정의되는 터빈 입구 과열도 

supT∆ 이다. 이 두 인자는 매우 직관적이며, 주어진 

열원 및 냉각수 조건하에서 항상 유일한 계산 결

과를 갖도록 한다. 다른 인자를 택할 수도 있으나, 

예를 들어, 작동유체의 유량도 중요 인자이나, 임

의의 유량 조건을 만족시키는 사이클이 항상 존재

하는 것은 아니므로, 위와 같이 첫 두 인자를 택

하였다. 마지막 인자는 총 전열면적 중 증발기 전

열면적의 비율인 )/( CVV LLL + 이다. 이상과 같이 

3 개의 설계 인자가 주어지면 사이클의 미지수는 

1i , 1P , rm& , 2T , 2P , 4i  및 4P 의 총 7 개가 된다. 

이를 찾기 위해 풀어야 할 방정식은 다음의 연립

방정식 (1)과 같으며, Newton-Raphson 방법을 이용

하여 풀었다. 

 

),,( ,223,31 givenVrgiven LandPTmoffunctionTTf &−=  

),,( ,223,32 givenVrgiven LandPTmoffunctionPPf &−=   

),,( 44,3,3,3 PandiPToffunctionf givengiventgivent ηη −=   

),,( ,441.,14 givenCrstepprev LandPimoffunctioniif &−=  (1) 

),,( ,441.,15 givenCrstepprev LandPimoffunctionPPf &−=  

)( 111,16 Pandioffunctionxxf given −=   

),,( 2211,7 PandTPioffunctionf pgivenp ηη −=   

 

1f  및 2f  값은 증발기 모델로부터 구하고, 4f  

및 5f  값은 응축기 모델로부터 구한다. 3f  및 

7f  값은 다음의 펌프 및 터빈의 단열효율 정의로

부터 구한다. 
 

     ( ) ( )1212 iiii sp −−=η   (2) 

     ( ) ( )st iiii 4343 −−=η   (3) 

 

증발기 및 응축기는 Fig. 1 및 Fig. 2 에 나타낸 

바와 같이 이중관형 열교환기로 가정하였다. 사이

클의 작동유체 HFC-134a 는 내측관(inner tube) 내

부로 흐르며, 열원수 또는 냉각수는 환상(annulus) 

공간으로 대향류로 흐른다. 이 때, 관 길이 방향으

로의 물성 변화를 고려하기 위하여 증발기 및 응

축기를 길이 방향 등간격으로 각각 30 개의 미소 

열교환기로 나누어 해석하였다. 즉, 증발기 및 응

    
 Fig. 1 Schematic diagram of an ORC 

(annulus)

Working

Fluid

(inner tube)

Heat source 

(or heat sink)

mHW

(or     )mCW

mr

di do Di

L

 Fig. 2 Schematic diagram of a heat exchanger 
 segment  
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축기는 각각 30 개의 미소 이중관 열교환기가 직

렬로 연결된 것으로 이해할 수 있다. i 번째 미소 

열교환기의 전열량은 다음과 같이 나타낼 수 있다.  
 

      ( ) ( )iii UAQ LMTD=   (4) 

 

i 번째 미소 열교환기의 총열관류율은 다음과 같다. 
 

 
( ) ( ) ( ) LDhLk

dd

LdhUA i
i

o

io

i
i

i
i

∆⋅
+

∆
+

∆⋅
=

πππ

1

2

)ln(11
 (5) 

 

증발기 모델은 22 ,, PTmr
&  및 givenVL ,  값을 입력 

변수로 하여 증발기 출구 상태인 3T , 3P  및 HOT  

값을 계산한다. 한편, 응축기 모델은 44 ,, Pimr
&  

및 givenCL ,  값을 입력 변수로 하여 응축기 출구 

상태인 1i , 1P  및 COT  값을 계산한다.  

작동유체의 증발 열전달계수는 Gungor and 

Winterton(1987)(12)의 상관식을 이용하여 계산하였

으며, 단상 열전달계수는 Gnielinski(1976)(13)의 상

관식을 이용하여 계산하였다. 또한, 작동유체의 

응축 열전달계수는 Shah(1979)(14)의 상관식을 이용

하여 계산하였다. 한편, 열원수 및 냉각수도 단상 

열전달 과정을 겪으므로, Gnielinski(1976)(13)의 상

관식을 이용하여 열전달계수를 계산하였다. 여기

서, 계산의 편의를 위하여 물의 모든 물성치는 온

도만의 함수로 가정하였고, 물측의 압력강하는 무

시하였다.  

증발기 및 응축기내 i 번째 미소 열교환기의 작

동유체가 2 상 상태인 경우, 압력강하량은 다음과 

같이 마찰항과 가속항의 합으로 나타낼 수 있다.  
 

      ( ) ( ) ( )ia
i

F
i

PPP ∆+∆=∆  (6) 

 

여기서 마찰에 의한 압력강하 FP∆ 는 Müller-

Steinhagen and Heck correlation(1986)의 상관식(15)을 

이용하여 구하였으며, 가속에 의한 압력강하 aP∆

는 건도, 기공률 및 비체적 등의 항으로 표현된 

식을 이용하여 구한다.(16) 한편, 작동유체가 단상 

상태인 경우의 압력강하량은 다음의 식으로부터 

구할 수 있다.  
 

  ( )
i

i

d

LG
fP

ρ2

2∆
=∆   (7) 

 

여기서 마찰계수 f 는 잘 알려진 Blasius 의 상관

식을 이용하여 구하였다. 

사이클은 정상상태로 가정하였으며, 각 요소에

서의 열손실은 무시하였다. 작동유체의 물성치는 

REFPROP 8.0(2007)(17)을 이용하여 구하였다. 계산

을 위하여 다음과 같은 구속 조건을 주었다. 

 

(1) 열원수 입구 온도 HIT  및 유량 HWm& 는 각

각 100℃ 및 0.025 kg/s 이다. 

(2) 냉각수 입구 온도 CIT  및 유량 CWm& 는 각

각 20℃ 및 0.25 kg/s 이다.  

(3) 증발기와 응축기 길이의 총 합 CV LL + 는 

20 m 이다. 

(4) 터빈과 펌프의 단열효율은 0.8 이다. 

(5) 응축기 출구 작동유체는 포화액 상태이다. 
 

여기서, 열원수의 유량은 사이클을 순환하는 작

동유체의 질량유속이 상용 냉동·공조 기기내 작

동유체 질량유속의 일반적인 값(수백 kg/m2s)을 갖

도록 결정하여 정한 값이다. 또한, 냉각수의 유량

은 발전소의 열침-열원 열용량비(thermal-

capacitance-rate ratio)가 일반적으로 5~10 임(18)을 고

려하여 정한 값이다. 증발기 및 응축기의 치수

(dimensions)는 다음과 같다. 내측관은 냉동·공조

용으로 널리 사용되고 있는 외경 3/8 인치(9.525 

mm), 두께 0.889 mm 의 동관으로 가정하였다. 외

측관의 내경 iD 는 열원수 및 냉각수의 질량유속

이 1,000 kg/m2s 이 되도록 결정하였는데, 증발기의 

경우 11.07 mm, 응축기의 경우 22.22 mm이다. 

전술한 3 개의 설계인자(독립변수)가 주어지면 

모든 미지수를 다음과 같이 결정할 수 있다. 우선 

7 개의 미지수를 가정한다. 가정된 값을 사용하여 

증발기와 응축기 모델로부터 newT ,3 , newP ,3  및 

newi ,1 , newP ,1 를 각각 계산한다. 계산된 newi ,1  및 

newP ,1 로부터 newx ,1 를 계산한다. 다음, 식 (2)와 (3)

으로부터 newp,η 와 newt ,η 를 계산한다. 이제 식(1)

의 모든 f 를 계산할 수 있다. 이상의 과정을 모

든 f 가 만족할 만큼 작아질 때까지 반복적으로 

수행한다. 계산이 종료되면 모든 미지수 및 사이

클의 출력이 결정된다. 터빈 출력 및 펌프 동력, 

그리고 사이클의 정미출력은 각각 다음과 같다. 

 

)( 43 iimW rt −= &&    (8) 

 )( 12 iimW rp −= &&    (9) 

 ptnet WWW &&& −=   (10) 

 

증발기, 응축기, 펌프 및 터빈에서의 엑서지 파

괴율, 그리고 사용되지 못하고 주위로 방출되는 
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열원 및 냉각수의 엑서지 손실율은 각각 다음과 

같다. 

 

 )()( 32, eemeemE rHOHIHWVD −+−= &&&  (11) 

 )()( 14, eemeemE rCOCICWCD −+−= &&&  (12) 

 )( 120, ssTmE rpD −= &&   (13) 

 )( 340, ssTmE rtD −= &&    (14) 

 HOHWVL emE && =,    (15) 

 COCWCL emE && =,    (16) 

 

 

3. 계산 결과 

Fig. 3 은 터빈 입구 과열도( supT∆ = 3,3 satTT − )가 

0.1℃ 일 때, 터빈 입구 포화온도 3,satT 와 총 전열

면적 중 증발기 전열면적의 비율 )/( CVV LLL +  변

화에 따른 사이클의 출력 변화를 나타낸다. 출력

을 극대화 시킬 수 있는 최적 조합의 3,satT  및 

)/( CVV LLL +  값이 존재함을 알 수 있다. 3,satT 가 

너무 높으면, 즉, 증발온도가 너무 높으면, 열원

으로부터 열을 충분히 받지 못하여 증발열량이 감

소하므로, VLE ,
& 가 증가하고, 따라서 출력이 감소

한다. 반대로, 3,satT 가 너무 낮으면 증발과정에서

의 엑서지 손실 VDE ,
& 가 증가하므로, 출력이 감소

한다. 한편, )/( CVV LLL + 값이 너무 작으면, 즉, 

증발기의 크기가 너무 작으면, 증발열량이 감소하

므로, 출력 저해 요인이 된다. 반대로, 

)/( CVV LLL + 값이 너무 크면, 이는 응축기가 너무 

작다는 의미이므로, 응축과정에서의 엑서지 손실 

CDE ,
& 가 증가하여, 출력이 감소한다.  

Fig. 4 는 supT∆  변화에 따른 사이클의 출력변화

를 나타낸 것이다. 3,satT  및 )/( CVV LLL + 값에 따

라 정도의 차이는 있으나, supT∆  증가에 따라 출

력이 감소하는 것을 알 수 있다. 3,satT  증가에 따

른 사이클의 변화는 다음과 같다. 3,satT 를 증가시

키면 첫째, 작동유체의 유량이 감소한다. 이는 증

발 및 응축열량 감소 요인이 된다. 둘째, 응축기 

입구 과열도가 증가한다. 이는 응축기내 기상 부

분의 점유율을 높임으로써 평균 열전달계수를 감

소시킨다. 

Fig. 4에 따르면 3,satT 가 높을수록 supT∆  증가량

에 따른 출력 감소량이 증가하는데, 이는 다음과 

같은 이유 때문이다. 3,satT 가 80℃일 때, 즉, 증발

온도가 높을 때에는 앞서 설명한 바와 같이 증발

열량이 작다. 이 경우 VLE ,
& 가 사이클의 주 손실

이 되는데, supT∆  증가에 따라 작동유체의 유량이 

크게 감소하면서 VLE ,
& 가 큰 폭으로 증가한다. 따

라서 출력이 큰 폭으로 감소한다. 이 때, 응축열량

도 크게 감소하여 평균 열전달계수가 감소함에도 

불구하고, 응축온도의 변화 및 CDE ,
&  변화는 거의 

없다. 한편, 3,satT 가 60℃일 때에는 앞의 경우와는 

달리 supT∆  증가에 따른 유량 감소 효과가 크지 

않다. 즉, supT∆  증가에 따른 VLE ,
& 의 증가량이 상
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대적으로 작으며, 응축열량 감소도 작아(기상 부

분의 점유율 증가에 따라 평균 열전달계수가 감소

하나 응축열량 감소는 상대적으로 작아 응축온도

가 상승하므로) CDE ,
& 가 증가한다. 그러나, 그 증

가량은 크지 않다. 즉, 3,satT 가 낮은 경우, supT∆  

증가에 따라 VLE ,
&  및 CDE ,

& 가 모두 증가하여 출력

이 감소하긴 하나, 감소량은 3,satT 가 높은 경우에 

비해 크지 않다.  

이상에서 살펴본 바와 같이 사이클의 출력은 3

개의 인자, 즉, supT∆ , 3,satT  및 )/( CVV LLL + 에 

따라 변화하므로, 출력을 극대화 시키기 위해서는 

이들의 최적 조합을 찾아야 한다. 이를 찾기 위해 

본 연구에서는 pattern search algorithm(PSA)(9-10)을 

이용하였다. PSA 는 다변수 함수의 최적화 문제를 

풀 때 쓸 수 있는 방법 중 하나로서, 목적함수의 

경사도(gradient)에 대한 정보 없이도 적용이 가능

하다는 장점이 있다. 본 연구에서는 Matlab(19) 환

경의 Direct Search Toolbox(10)를 이용하여 PSA 를 

구현하였다. 이 때, 안정적인 계산을 위하여 supT∆

의 최소값은 0.1℃로 하였다. 

본 연구의 시뮬레이션 조건하에서 구한 3 인자

의 최적 조합, 즉, 출력을 극대화 시킬 수 있는 

supT∆ , 3,satT  및 )/( CVV LLL +  조합은 0.1℃, 

71.6℃ 및 0.48 이었으며, 이 때의 출력은 334.3 W

였다. 이는 Fig. 3 및 Fig.4 를 통하여 대략적으로 

시각적 확인이 가능하다. 그러나, 위의 최고 출력

점 운전은 실제 구현시 터빈 내구성에 영향을 줄 

우려가 있다. 계산결과, 위의 최고 출력 운전점에

서의 터빈 출구 건도(quality)는 0.99 인데, 이는 터

빈 출구 상태가 과열증기가 아님을 의미한다. 

실제 운전 측면에 있어서는 터빈 출구 상태를 

과열증기로 하는 것이 필요하다. 예를 들어, 위의 

최고 출력 운전 조건에서 터빈 입구 과열도 supT∆

만 5℃로 변화시킨 운전 조건을 생각할 수 있는데, 

이 때의 출력은 332 W(최고 출력값에 비해 약 1% 

감소)가 되며, 터빈 출구 과열도는 4.7℃가 된다. 

만약, supT∆ =10℃ 이면, 출력은 최고 출력값에 비

해 약 2% 감소하며, 터빈 출구 과열도는 10.9℃가 

된다. 즉, 실제 운전에 있어서는 이론 최고 출력점 

보다는 약간의 출력 감소가 있다 하더라도 터빈 

출구 과열도 확보를 위해 터빈 입구를 과열시키는 

것이 더욱 바람직하다 사료된다. Fig. 5 에 

supT∆ =5℃, 3,satT =71.6℃, )/( CVV LLL + =0.48 일 때 

사이클의 T-s 선도를 나타내었다. 여기서, 열원수 

및 냉각수의 엔트로피 스케일은 작동유체의 그것

과 달라 원칙적으로는 함께 나타낼 수 없으나, 열

교환기내 유체들의 온도 프로파일을 쉽게 볼 수 

있도록 작동유체의 T-s 선도에 열원수 및 냉각수

의 온도 변화를 함께 나타내었다. 열원수와 냉각

수의 온도 기울기가 크게 다른 이유는 그들의 유

량이 서로 다르기 때문이다. 

Fig. 6 은 Fig. 5 조건에서 사이클 각 요소에서의 

엑서지 파괴율 및 손실율, 그리고 출력을 나타낸 

것이다. 본 조건에서 사이클의 2 법칙 효율(엑서지 

효율, )/( HIHWnet emW && )은 34.2%였으며, VLE ,
&  및 

VDE ,
&  항이 전체 손실의 66%를 차지한다. 즉, 증

발과정과 관계된 엑서지 파괴 및 손실이 사이클 

전체 손실의 대부분을 차지한다. 이는 Fig. 5 에서 

열원 출구 온도 HOT 가 60℃로 여전히 냉각수 온
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        Fig. 5 HFC-134a ORC on a T-s diagram 
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도에 비해 높다는 것과, 증발기내 열원과 작동유

체의 온도 글라이드 매칭(glide matching)이 응축기

의 그것에 비해 좋지 않은 것을 통해서도 확인이 

가능하다. 그러므로, 출력을 향상시키기 위해서는 

증발과정을 개선하는 것이 필요하다. 이를 위한 

하나의 대안으로서, 변온 상변화 증발과정을 구현

할 수 있는 사이클에 대한 연구가 필요하다고 사

료된다. 또한, 본 연구에서는 HFC-134a 만을 작동

유체로서 고려하였지만, 다양한 유체를 고려한 연

구가 필요하다. 

4. 결 론 

본 연구에서는 100℃의 저온 열원을 이용하는 

ORC(유기랭킨사이클)의 출력을 극대화 시키기 위

하여 HFC-134a ORC를 모델링하고, 설계 인자들의 

변화에 따른 사이클의 출력 성능 변화를 시뮬레이

션 하였으며, 출력을 극대화 시킬 수 있는 운전 

조건을 도출하였다. 또한, 엑서지 분석을 수행하였

으며, 이를 통해 다음과 같은 결론을 얻었다. 

(1) 사이클의 출력은 터빈 입구 포화온도 3,satT , 

터빈 입구 과열도 supT∆ , 그리고 총 전열면적 중 

증발기 전열면적의 비율 )/( CVV LLL + 에 의해 변

화하며, 출력을 극대화 시킬 수 있는 최적 조합이 

존재한다. 

(2) 위의 3 개의 설계인자 중 supT∆ 의 경우, 작

을수록 출력이 증가한다. 그러나, 이 값이 너무 작

으면 터빈 출구 과열도 확보에 어려움이 있으므로, 

실제 운전 측면에 있어서는 약간의 출력 감소가 

있다 하더라도 터빈 입구를 과열시키는 것이 필요

하다. 

(3) 엑서지 분석 결과, 손실의 대부분은 열원으

로부터 열을 받는 과정에서 발생한다. 그러므로, 

출력을 증가시키기 위해서는 증발과정을 개선하는 

것이 필요하다. 
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