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熱源システムのリアルタイム運転最適化手法の開発 と実建物への適用

 Development of Real-time Optimization Tool for  Heat Source System and 

                Application to Actual Building

李霽憲*
,赤 司 泰 義**,住 吉 大 輔***,宮 田 征 門****,松 下 直 幹*****

Lee Je HUN, Yasunori AKASHI, Daisuke SUMIYOSHI, Masato MIYATA 

                and Naomiki MATSUSHITA

Purpose of "Optimization for air-conditioning system operation" is to maintain the best set values for 

air-conditioning system operation from a viewpoint of energy consumption and the cost reduction. In this 

 study, 1 step past weather data and building's thermal load are used for calculating of the real-time 

optimization tool. In this paper, we examined the real-time optimization tool by using simulation model that 

we built. And we examined the introduction effect of tool with R-university. As a result, the primary energy 

consumption was reduced by 5-10%.
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はじめに

民生業務用施設の運用段階における年間エネルギー消費

量のうち,空調システムが占める割合は約半分にものぼる

と言われている.省エネルギーを推進するには運用時の空

調用エネルギー消費量を削減 していくことが重要であり,

筆者 らはこれまで,通常は固定的に扱われている空調シス

テムの制御上の設定値を日々の状況に応 じて適切な値に設

定する最適化手法について研究を進めてきた.本研究では,

これまでの知見に基づいて,大学キャンパスにおける実際

の地域熱供給熱源システムを対象にリアルタイムに熱源シ

ステム運用を最適化するツールを開発 し,その最適化ツー

ルの実装による省エネルギー効果を明らかにすることを目

的としている.

況に応 じて適切な値に設定することを指すが,ミ ュレーシ

ョンによって適切な設定値を探査する際の気象データや2

次側負荷 といった境界条件の与え方として以下の2通 りが

考えられる.

方法A:最 適化を行 う当該時刻の境界条件に直前の過去の

データをそのまま利用する方法

方法B:最 適化を行 う当該時刻の境界条件を過去のデータ

に基づいて予測する方法

実際の運転では制御上の設定値を事前に与えるしかなく,

方法Aと 方法Bの いずれにしても最適化を行 う当該時刻の

境界条件とは必然的に差異が生 じることになる.どちらの

方法を取るべきかについては,対象となる熱源システム構

1.熱 源システム運用の最適化手法

熱源システム運用の最適化手法の概要を図1に 示す。研究

の最適化とは,システム制御上の設定値を日々変化する状
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成や2次 側負荷の発生パターン,事前に取得できるデータ項

目,最適化に伴うリスクなどによって個々のケースで総合

的に判断すべき事項であるが,こ こでは最適化ツールを実

際の熱源システムに実装し,リアルタイムにその運用を最

適化することを勘案して,1時 間毎に設定値の最適化を行い,

境界条件には最適化を行う当該時刻の直前の過去1時 間の

実測データを利用する方法Aを とった.この意味は,直前の

過去1時 間において最適となる設定値を次の1時 間の運用

に適用するということである.

2.対 象熱源 システムの概要

本研究で対象 とする熱源システム図を図2に,機 器仕様 を

表1に,運 転データの計測項 目を表2に 示す.定 格冷凍能力

が2408.7kWの ガス吸収式冷温水機 が3台(R-1,R・ ・2,R-3)あ

り,それぞれに対 して開放式冷却塔(CT-1,CT,2,CT-3)と 冷

却水ポ ンプ(PCD1,PCD.2,PCD-3),冷 温水ポンプ(PCH-1,

PCH-2,PCH-3)が ある.本 システムでは2007年4月 に省エネ

ル ギー改修工事が行 われてお り,ガ ス吸収式冷温水機 のガ

ス消費量は上限値が,R-1は 定格値(187Nm3!h)の85%,R-2

とR.3は 定格値の75%と なるように調整 されている.冷却

水ポンプの流量は定格値(11670㍑/min)の 約77%(9000㍑

/min)に 調整 されている.ま た,冷 却水ポ ンプにはイ ンバー

タが設置されてお り,流量が制御できる(6000㍑/min～9000

㍑/n血).冷 水ポンプの流量は一定(5800㍑/min)で ある.

本システムに導入 されている制御 を以下に示す.

1)熱 源台数制御

ガス吸収式冷温水機の運転台数は2次 側負荷によ り制御

を行い,ガ ス吸収式冷温水機 出入 口冷水温度 により運転台

数の補正を行 う.2次 側負荷計算式を式(1)に,ガ ス吸収式冷

温水機の運転台数制御 ロジックを表3と 表4に 示す.

ρ 。-c・ ρ ・γ。 ・((1)

ここで,eB=2次 側負荷[kl∠s],c:比 熱[kJ/kg・K],ρ:密 度

[k91m3],iVB:2次 側流量[m3/s],eRH:還 ヘ ッダ温度[K],eSH:

往ヘ ッダ温度[K]

2)冷 却塔ファンの運転台数制御

冷却塔 出口冷却水温度 が設定値 にな るよ うに,冷 却塔 フ

ァンの運転台数 を制御する.制御 ロジックを表5に 示す.

表1熱 源システム機器仕様
辮

ガス 吸収式

冷温 水機

(R-1,R-2,R-3)

臓
冷凍能力685USRr,冷 水流量5800L/min,冷 水入 口温

度12.8℃,冷 水 出 口温度6.8℃,冷 却 水流 量

11670L/min,冷 却水入 口温度32℃,冷 却水出口温度

37.4℃,冷 房時定格ガス消費量187N㎡/h

開放 式冷却 塔

(er-1,cr-2,cr-3)

冷却能力4396.6kW,循 環水量98Zn3/h,冷 却水出口

温度32℃,冷 却水入口温度37.4℃,フ ァン定格風量

1200血3/h,ファン定格消費電力3.7kW/台

冷水 ポンプ

G℃H-1,P(】H-2,PCH≒3)

定格流量5800L/min,定 格軸動力26kW,定 格揚程15

血,定 格回転数180〔励

冷却 水ポ ンプ

G℃D-1,PCD-2,P(D-3)

定格流量11670L/min,定 格軸動力110kW,定 格揚程

37m,定 格回転数180〔hm

3)冷 却水流量制御

冷却塔出入口冷却水温度差が設定値になるように,冷却

水ポンプのインバータ値をPI制 御で制御 して,冷却水流量

を制御する.

図2熱 源システム図

表2運 転データの計測項目

往ヘッダ温度

2次側流量

撚(R-1,R-2,R-3)

冷 温水還 水温 度(R-1,R-2,R-3)

熱源遷幾器消 費電 力(R-1,R-2,R-3)

～令去鳳 澱(CT-1,CT-2,CT-3)

冷却 塔 ファ回 肖費 電力(cr-1,㏄ 一2,cr-3)

冷 却水 ボンfY肖 費電 力(PU)-1,PCD・2,PCD-3)

外気温度

還ヘッダ温度麟
冷温 水往水温 度(R-1,R-2,R-3)

ガ ス消費量(R-1,R-2,R-3)

齢 醸(CT-1,CT-2,CT-3)

冷却 塔フ ァン運 転 台数(cr-1,cr-2,cr-3)

冷 却水ポ ンプ流量(PCD-1,PCD-2,P(D-3)

冷水 ポンガ 肖費電 力(PCH-1,PCHr2,PCH-3)

外気相対湿度

表32次 側負荷による熱源機器の運転台数制御ロジック

パラメータ名称 制御値

1→2台 目増段設定 7.3GJ/h

2→1台 目減段設定 6.SGJ/h

2→3台 目増段設定 14。6GJ/h

3→2台 目減段設定 13.OGJ/h

増段効果待時間 1200s㏄

減段効果待時間

1200sec

表4熱 源機器出入ロ温度による増減段補正制御ロジック

パラメータ名称 制脚値

増段運転 往水温度が設定値より2℃以上となった場合

糖 還水温度が設定値より2℃以下となった場合

増段効果待時間 1200s㏄

減段効果待時間 1200sec

表5冷 却塔出ロ冷却湘温度による冷却塔ファンの運転台数制御

設定パラメータ 制御値

冷却塔出口温度増段設定 設定値(24℃～32℃)

冷却塔出口温度減段設定ディファレンシャル 2℃

増段効県待時間 180s㏄

減段効果待時間 120s㏄



3.シ ステムシミュレーションの構築

本研究の熱源システムシミュレーションのフローを図2

に示す.対象建物の機器モデル(ガ ス吸収式冷温水機 開放

式冷却塔 冷却水ポンプ)と制御ロジックモデル(熱源運転

台数制御,冷却塔ファンの運転台数制御,冷却水流量制御)

を作成 し,これ らを組み合わせることで熱源システムをモ

デル化する.

機器モデルはメーカ提供の性能曲線を基に作成 し,モデ

ルの推定精度を高めるために,実測値を用いてモデルの補

正を行 う.制御ロジックモデルは制御仕様書を基に作成す

る.

3.1ガ ス吸収式冷温水機のモデル化

ガス吸収式冷温水機モデル式を式(2)～(4)に示す.

rg-k。(a+brq+crq2)

rqgr+9grgGrθ

wrc.。=θwr。,,+

CPIvVwrc

・・。・。(2)

・… ・(3)

… 。・(4)

こ こ で,rg:ガ ス 消 費 率[一],匁:補 正 係 数[一],a,b,c:モ デ ル

パ ラ メ ー タ[一],rq:負 荷 率 日,e.. ,1:熱 源機 器 入 口冷 却 水 温

度[K],e.. ,。:熱 源 機 器 出 口冷 却 水 温度[K],2,:定 格 処 理 熱

量[kl/s],eg:ガ ス 発 熱 量[kl/Nm3],Gr:定 格 ガ ス 消 費 量

[Nm3/s],Crv:水 の 比 熱[kllkg・K],iVw、c:冷 却 水 流 量[㎏ 〆s]

式(2)と 式(3)を 用いて負荷率 と熱源機器入 口冷却水温度

か らガス消費量を求める.式(4)は 魏 縮器の熱バランス式で

あ り,凝縮器 の処理熱量か ら熱源機器出口冷却水温度 を求

めることができる.

ガス吸収式冷温水機モデル の入力 は負荷率,熱 源機器入

口冷却水温度,冷 却水流量であ り,出力はガス消費率,熱 源

機器出口冷却水温度 である,

モデルのパラメータao,ai,a2,bo,bi,b2,Co,Ci,c2は性能曲線を

基に最小二乗法により求めた.性 能曲線 を図4に,求 めたパ

ラメータを表6に 示す.

次に,モ デルの精度を高めるため,2008年6月1日 ～6月

14日 の実測デー タを用いて,ガ ス消費率の実測値 と推定値

の差が最小 となる補正係数 俺 を最小二乗法により求めた.

補正係数 はR-1が1.403,R-2が1.132,R-3が1.151と なっ

た.R・・1の性能は性能曲線 と比べ,40%程 度低いことが確認

できる.これはR-1廻 りの温度センサや流量計の誤差,熱 源

機器性能の劣化などが原因だ と考 えられ る.

補正前後の推定値 と実測値の比較を図5と 図6に,モ デル

の推定誤差を表7に 示す.モ デルの推定誤差 は,最大でもガ

ス消費率が平均誤差1.61%(R-3),二 乗平均誤差8.48%(R-3)

図3熱 源 システム シ ミュ レー シ ョンフロー図

ai

b,

Ci

図4ガ ス吸収式冷温水機の性能曲線

表6ガ ス吸収式冷温水機モデルのパラメータ

1=1

19.1

0.2

一9.5E-04

1=2

一〇
.6

一8
。6E-03

4.7E-04

1=3

6.9E-・03

8.OE-04

一1.2E-05

で あ り,冷 却 水 出 口温 度 が 平 均 誤 差0.09%(R・-1,R-3),二 乗 平

均 誤 差2.80%(R-2)と な って お り,十 分 に精 度 が 高 い.

3.2開 放式冷却塔のモデル化と検証

開放式冷却塔のモデル式1)を式(5)～ 式(8)に 示す.

9=k。,(ka・A・z・MED)

ka-7.5〔

MED=(h・ ・-h・)一(h・2-h)

1・9{(h。 「h,)1(h.、-h)}

E、tニkfE。 、
.,Fn

・。●。・(5)

・… 。(6)

・・…(7)

●・●●・(8)

こ こ で,g:冷 却 塔 熱 交 換 量[kl],k。t:補 正係 数[一],kO:総



図5ガ ス吸収式冷温水機モデルの検証結果(ガス消費率R-1) 図7開 放式冷却塔モデルの検証結果(冷却水出ロ温度,R-1)

図6ガ ス吸収式冷温水機モデルの検証結果(冷却水出ロ,R-1) 図8開 放式冷却塔モデルの検証結果(ファン電力消費量,R-1)

表7ガ ス吸収式冷温水機モデルによる推定誤差

ガス消費率

冷却水出口温度

R-1 R-2 R-3

…茜8開 敢式冷却塔モデルによる椿症誤差

平均誤差

O.la

O.09%

二乗平均誤差

5.33%

1.21%

平均誤差

O.IM

K).Ol%

二乗平均誤差

7.91%

2.8(那

平均誤差

L61%

0.09%

二乗平均誤差

8.48)6 冷却水出口温度

2.49鴻 ファン消費電力

σr-1

平均誤差

063%

069%

二乗平均誤差

298%

71(跳

σ卜2

平均誤差

042%

200)6

二乗平均誤差

278%

9S8%

cr-3

平均誤差

058)6

155)6

二乗平均誤差

327%

80〔 瑞

括 物 質 移 動 係 数[kJ/m3],A:充 填 層 の 断 面 積[m2],Z:充 填 層

の 高 さ[m],張:空 気 の熱 伝 導 率[kJ/ms・K],de:充 填 物 の 相

当 直 径[m],Cs:湿 り比 熱[kiZkg's・K],五:水 量[kg/s],>tl:水

の 比 重[kglm3],Vl:水 の 動 粘 性 係 数[m2/s],G:冷 却 塔 フ ァ ン

風 量[m3/s],hwi,hw2:冷 却 塔 入 口 ・出 口 にお け る冷 却 水 温 度

に 等 しい 飽 和 空 地 の 比 エ ン タル ピー[ki/s・kg],hl ,h2:冷 却

塔 入 口 ・出 口に お け る空 気 湿 球 温 度 に等 しい 飽 和 空 地 の 比

エ ン タ ル ピ ー[kJ/s・kg],E.:冷 却 塔 フ ァ ン 消 費 電 力

[kJ/s],勺:補 正 係 数[一]

式(5)は 冷却塔で熱交換 され る熱量 を示 し,式(6)は 向流

型冷却塔 の水膜型充填物における総括物質移動係数 加 を求

めるための実験式である.式(7)は 対数平均エ ンタル ピー差

を,式(8)は 冷却塔ファン電 力消費量を求める式である.

入力 は冷却塔入 口冷却水温度,冷 却水流量,フ ァン運転台

数,外 気温湿度 であ り,出力は冷却塔 出口冷却水温度,冷 却

塔 ファンの消費電 力である.

2008年6月1日 ～14日 の冷却塔の熱交換量 と冷却塔 ファ

ンの消費電力の実測値 を用いて,こ れ らの実測値 と推定値

の差が最小 となる補正係数 柘,勺を最小二乗法によ り求め

た.k.IS,CT-1は0.729,CT-2はO.677,CT-3は0.558と な り,勺

は,CT・1は1.007,CT・2は1.Ol5,CT・3は0.982と なった.

補正前後の推定値 と実測値の比較を図7と 図8に,モ デル

の推定誤差を表8に 示す.モ デルの推定誤差は,最 大でも冷

却水出口温度が平均誤差O.630/.(R-1),二 乗平均誤差327%

(R-3)で あ り,フ ァン電 力消費量が平均誤差2.00%(R-2),二

乗平均誤差9.88%(R-2)で ある.

3.3冷 却水ポンプのモデル化

ポンプのモデル式を式(9)に 示す.

・…(9)

こ こ で,Ep:ポ ンプ の 消 費 電 力[kl/s],勺:補 正 係 数[一],Ep ,,:

ポ ン プ の 定 格 消 費 電 力[kJ/s],np:ポ ン プ 効 率[%],Gp:冷 却

水 流 量[m3∠s],Gr:ポ ンプ の 定 格 流 量[m3/s]

入力は冷却水流量であ り,出力は冷却水ポ ンプの消費電

力である,6.月1日 ～14日 の冷却水ポンプ消費電 力の実測値

を用いて補正係数 勺を求めた.R-1の 補正係数は1.337,R-2

は1.348,R-3は1.458と なった.

補正前後の推定値 と実測値の比較を図9に,モ デルの推定

誤差を表9に 示す.モ デル の推定誤差は,最 大でも平均誤差

5.22%(R.2),二 乗平均誤差9.90%(R-3)で ある.



図10PI制 御ロジックモデルの検証結果(冷却水ポンプ流量) 図9冷 却水ポンプモデルの検証結果(ポンプ電力消費量)

表9冷却水ポンプモデルによる推定誤差

ポンプ

消費電力

表11冷 却水ポンプ制御ロジックモデルによる推定誤差

PCD-1

鞠平均誤差

L41%

二乗平均誤差

2.3"

PαD-2

平均誤差

5.22%

二乗平均誤差

7.54%

PCD-3

平均誤差

Z78覧

二乗平均誤差

R-1

物平均誤差二乗平均誤差

R-2

鞠平均誤差二乗平均誤差

R-3

平均誤差

二乗平均誤差

冷却水流量 一1
.7% 2.7覧 45覧 4.(那 2.9% 1Ll%

9.90)6

表10PI制 御 のパ ラメー タ

熱源機器 比例ゲイン 積分時間[s㏄]

R-1

R-2

R-3

O.03

0.06

o.oa

180

100

100

3.4Pl制 御 ロジックのモデル化

冷却塔出入 口冷却水温度が設定値 になるようにバルブ開

度がPI制 御によって制御 され,冷 却水流量が制御 される.PI

制御のロジック1)を式(10)に,バ ルブ開度 と流量の関係式を

式(11)に 示す.

図11熱 源システムモデルの検証結果(ガス消費量)

C・R・=Kc[]・ ・(1・)

Gp=Gr'CTRL・ ・…(ll)

こ こ で,CmL:操 作 量[一],瓦:比 例 ゲ イ ン[一],Pv:制 御 値(冷

却 塔 出入 口冷 却 水 温 度 差),飾:設 定 値(冷 却 塔 出入 口冷 却 水

設 定 温 度 差),Tl:積 分 時 間[s㏄.],1:計 算 時 間 間 隔

[s㏄.],Gp:流 量[m3/s],Gr:定 格 流 量[m3∠s] 図12熱 源システムモデルの検証結果(冷却塔ファン電力消費量)

入力は冷却塔 出入 口冷却水温度で あ り,出力 は冷却水流

量である.PI制 御のパラメータは試行錯誤で求めた.求 めた

パ ラメー タを表10に 示す.

推定値 と実測値の比較を図IOに,モ デルの推定誤差を表

11に 示す.モ デルの推定誤差は,最 大でも平均誤差454%

(R-2),二 乗平均誤差11.14%(R-3)で ある.

3.5シ ステムシミュレーションの検証

各機器モデル と制御 ロジ ックモデル を組み合わせて,熱

源システムシミュ レーシ ョンモデルを作成 した.2008年6

月22日 ～29日 の空調時間帯(8:00～19:30)の1分 間隔の 図13熱 源システムモデルの検証結果(冷却水ポンプ電力消費量)



表12熱 源システムモデルによる推定誤差

平均誤差

二乗平均誤差

ガス消費量 ファン電力消費量

一11%

67%

一1(脱

3.7%

冷却水ポンプ電力消費量

-0.5%

25瓢

実測データを用いてモデルの検証を行った.推 定値 と実測

値の比較を図11～ 図13に 示す.推 定誤差を表12に 示す.モ

デル の推定誤差は,最 大で も平均誤差一1.1%(ガ ス消費量),

二乗平均誤差6.7%(ガ ス消費量)で あ る.よ って,本 システ

ムシ ミュ レーシ ョンは実際の挙動 をよく再現 してお り,熱

源 システムの性能を検証する上で十分な精度 を持っている

と判断できる.

4.最適化による省エネルギー効果の

シミュレーション推定

最適化ツールを実際の熱源システムに実装するに先立っ

て,最適化による省エネルギー効果の推定をシミュレーシ

ョンにより行った ただし,ここでは1節 で述べたように最

適化を行 う当該時刻の境界条件を未知のものとして扱わず,

すべて既知のものとして検討している.すなわち,この場合

の最適化による省エネルギー効果は最大限の値 として算出

されるが現実には実現不可能な値である.シ ミュレーショ

ンには2008年6月22日 ～28日 の実測データを用いた

最適化計算のフローを図14に,1次 エネルギー消費換算

係数を表13に 示す.熱源システムの時間積算1次 エネルギ
ー消費量が最小となる冷却塔出口冷却水設定温度と冷却塔

出入口冷却水設定温度差の組み合わせを求める.設定値の

探査範囲は,冷却塔出口冷却水設定温度を24～32℃(刻 み

1℃),冷 却塔出入口冷却水設定温度差を3～7℃(刻 み1℃)

とする.最適化の対象となる設定値の項 目数が多く,探査範

囲も広い場合は,効率的な探査手法 として遺伝的アルゴリ

ズム(GA)な どを用いるべきだが,ここでは総当り法によ

って最適解を求めた.最適化を行わない場合の設定値は,冷

却塔出口冷却水設定温度が32℃(6月24日 のみ24℃),冷

却塔出入口冷却水設定温度差が4Kで ある.

冷却塔出口冷却水設定温度と冷却塔出入口冷却水設定温

度差に関して,最適化を行わない場合と最適化を行った場

合の設定値の比較を図15と 図16に,熱 源システム日積算1

次エネルギー消費量の比較を図17に 示す.また,その内訳と

してガス吸収式冷温水機のガス消費量,冷却塔ファン電力

消費量,冷却水ポンプ電力消費量の日積算1次 エネルギー消

費量を図18～ 図20に 示す.結果を見ると,最適化を行わな

い場合に比べて最適化を行った場合では,冷却塔出口冷却

水設定温度が約6～8℃ 下降し,冷却塔出入口冷却水設定温

度差が約3K上 昇している.熱源システム日積算1次 エネル

ギー消費量の90%程 度をガス吸収式冷温水機のガス消費量

が占めてお り,ガス消費量を減 らすことが最適化には重要

であることが推察できる.したがって,ガス吸収式冷温水機

の効率を向上させるために,できる限 り冷却水流量を減ら

図14最 適化計算フロー図

表131次 エネルギー消費量換算係数

エネルギー種類 1次等ネルギー換算係数

都市ガス(13A)

電力(昼)

45.9M卿 ㎡

10.11虹 ノkWh

図15冷却塔出口冷却水設定温度の比較

図16冷却塔出入ロ冷却水設定温度差の比較



し,冷却塔ファンの運転台数を増や してガス吸収式冷温水

機の冷却水入口温度を低下させる運転が選択されたものと

考えられる.冷却塔ファンの電力消費量は最適化を行 うこ

とによって増加するが,ガス吸収式冷温水機のガス消費量

や冷却塔ポンプ電力消費量は減少 してお り,結果 として日

積算1次 エネルギー消費量は4～17%削 減される.

図17熱 源システム日積算1次 エネルギー消費量の比較

図18ガ ス吸収式冷温水機のガス消費量の比較

図19冷 却塔ファン電力消費量の比較

5.最 適化ツールの実装による省エネルギー効果

本研究で開発した最適化ツールを実際の熱源システムに

実装 し,リアルタイムに熱源システムの運用を最適化する

場合の省エネルギー効果を実測値に基づいて検証した.最

適運転の期間は2008年8月1日 ～9月19日 であり,最適化

には当該時刻の過去1時 間の外気温湿度 と2次 側負荷の実

測データを用いた.その際の熱源システムのシミュレーシ

ョンにおける計算ステップは1分 であり,時間積算1次 エネ

ルギー消費量が最小となる冷却塔出口冷却水設定温度と冷

却塔出入口冷却水設定温度差の組み合わせを求めた.最適

運転による省エネルギー効果の検証のために,従来運転 と

して2007年8月1日 ～9.月19日 の実測データを用いて比較

を行った.従来運転の設定値は,冷却塔出口冷却水設定温度

が30℃,冷 却塔出入口冷却水設定温度差が5Kで あるrただ

し,2008年 と2007年 でガス吸収式冷温水機の運転台数制御

が異なっており,2008年 は1台 あたりの処理熱量が定格値

の90%を 超えると増台するが,2007年 は定格埴の75%を 超

えると増台することから,2007年 のガス吸収式冷温水機の

運転台数はたとえ2次 側負荷が同じでも2008年 より多い傾

向にあると推察され,それに伴って冷水 ・冷却水ポンプ電力

消費量や冷却塔ファン電力消費量が増加していると考えら

れる.したがって,まず,ガス吸収式冷温水機(R-1～R-3)に

おいて運転時間がほぼ同じである日にちと機器を抽出し,

最適運転と従来運転を比較した(表14).R-1で は機器COP

は12.3%,シ ステムCOPは22.4%向 上し,R-2では機器COP

が32.8%,シ ステムCOPが46%向 上している.

次に,月積算1次 エネルギー消費量の比較を図21(8月)

と図22(9月)に 示す.ここでは前述のようにガス吸収式冷

温水機の運転台数制御の違いに配慮して,比較対象となる

表14最 適化運転効果

灘

年月日

運転方法

機器COP

図20冷却水ポンプ電力消費量の比較

システムCOP

2次側負荷[GJ]

湿球温度[℃]

ガス消費量[㎞3]

電プコ}肖難[kWh]

R1

2007年

9月16日

従来運転

0.7

0.6

40.5

25.6

1391.6

1454

2008年

9月4日

最適運転

0.8

0.7

59.0

24.9

1808.6

1059

R2

2007年

9月29日

従来運転

O.6

O.5

20.2

17.3

784.2

蹴

2008年

9月8日

最適運転

o.9

0.7

55,7

2L7

1648.7

1065



図21月 積算1次 エネルギー消費量の比較(8月)

図22月 積算1次 エネルギー消費量の比較(9月)

図23ガ ス吸収式冷温水機の機器COPの比較

図24シ ステムCOPの 比較

ガス吸収式冷温水機や 日にちを抽出す るよ うなことは して

お らず,最 適運転 と従来運転によるエネルギー消費量の違

いを単純に比較期間で積算 して求めた.2008年8月 は2007

年8Hに 比べ,ガ ス吸収式冷温水機のガス消費量は0.9%,冷

却水ポ ンプ電力消費量は25.8%,冷 却塔 ファン電力消費量

は35.1%削 減 された.2008年9月 は2007年9月 に比べ,ガ ス

吸収式冷温水機 のガス消費量は7.go/・,冷却水ポンプ電 力消

費量は30.2%,冷 却塔ファンの電力消費量は25.3%削 減 され

た.結 果 として,月 積算1次 エネルギー消費量の削減量は8

月で約4%,9月 で約10%と なった.

ガス吸収式冷温水機の機器COPと2次 側負荷率 との関係

を図23に,シ ステムCOPと2次 側負荷率 との関係 を図24

に示す.こ こで言 う2次 側負荷率は,2次 側負荷をガス吸収

式冷温水機2台(実 際には2台 まで しか運転 されていない)

の定格能力の和で除 した割合である.月 平均の機器COPは

8月 で42%,9月 で46%向 上 し,月平均のシステムCOPは8

月で10.6%,9月 で11.0%向 上 している.しか しなが ら,最適

運転の場 合の2次 側負荷率が20%以 上にほとん どが分布 し,

従来運転では2次 側負荷率が20%以 下になることが多い こ

とを考 えると,前述 したガス吸収式冷温水機 の台数制御の

違いが1次 エネルギー消費量 や機器COP・ システムCOPの

向上に大きな影響を及ぼしてい るとも考え られ る.表2で は

できるだけ条件をそろえた比較を試みているが,そ れで も

年度による2次 側負荷や気象条件の違いは避 けられず,最 適

化 による省エネルギー効果を実測値か ら把握するには更な

る検討が必要である.

6.お わりに

本報では,対 象熱源 システムの各機器のモデル,及 び

制御 ロジックモデル を作成 し,それ らを組み合わせてシ

ステムシ ミュレーションモデルを構築 し,実測値 と比較

して精度検証 を行った.ま た,本研究で開発 した最適化ツ
ールを実際の熱源システムに実装 し

,リ アルタイムに熱源

システムの運用を最適化する場合の省エネルギー効果を実

測値に基づいて検証 した.最適運転と従来運転の比較につ

いて8月 と9月 を対象に約4～10%の 省エネルギー効果を確

認 したが,これらの時期が比較的2次 側負荷の大きい時期で

あるため,最適化による省エネルギー効果を少なく見積 も

っていること,一方で,最適運転と従来運転においてガス吸

収式冷温水機の台数運転制御の方法が異なるため,従来運

転の方が最適化 とは別の理由でエネルギー消費量が大きく

なっている可能性があることなどの問題点が残 されており,

更なる検討が必要である.
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