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記号 

A 断面積 m2 

cp 比熱 kJ/kg/K 

d 流路高さ m, mm 

D 物質拡散係数 m2/s 

Dh 水力直径 m 

Gz グレツ数 – 

h 比エンタルピー kJ/kg 

k 熱伝導率 kW/m/K 

l   長さ m 

Nu ヌセルト数 – 

p 圧力 Pa 

Pr プラントル数 – 

q 比熱入力 kJ/kg 

RH 相対湿度 % 

Re レイノルズ数 – 

Sc シュミット数 – 

Sh シャーウッド数 – 

St スタントン数 – 
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Stm 物質伝達のスタントン数 – 

T 温度 ℃ 

t 時間 s 

u 速度 m/s 

w 比仕事 kJ/kg 

x 絶対湿度 g/kg [DA] 

z 距離 m 

 

ギリシャ文字 

α 熱伝達係数 W/m2/K 

αm 物質伝達係数 m/s 

ε 収束基準 – 

η 効率 – 

κ 比熱比 – 

λ 摩擦係数 – 

μ 粘性係数 Pa s 

π 圧力比 – 

ρ 密度 kg/m3 

φ 熱抵抗比 – 



1 

 

第 1 章 序論 

1.1 緒言 

1800 年代後半の産業革命以降，人類の科学技術は飛躍的な発展を遂げ，生活水準の向上か

ら快適で便利な社会を享受することを追求してきた．そして，産業の急速な発展に伴ってエ

ネルギーの需要も急速に高まっている．中でも利便性の高い二次エネルギーである電力は

様々な装置の自動化，2007 年のスマートフォンの導入に代表される電子化に伴い，その需要

は増加の一途をたどっている．International Energy Agency(IEA)によると，2000 年から 2018年

にかけて世界の電力需要は 13152 TWh から 23031 TWh にまで増加している．IEA の Stated 

Policies Scenario を例にとると，世界の電力需要は毎年 2.1 %ずつ成長しており，2040 年には

36453 TWh まで増加すると推定されている．また，現在の世界の総発電量の 66.8 %は可燃性

燃料による発電に起因している[1]．このように電力需要が増加の一途をたどる一方で，環境

保護の観点から，化石燃料の消費及び二酸化炭素の排出量の削減に迫られている．再生可能

エネルギーによる発電への移行は盛んに取り組まれているが，経済的観点，気候依存性によ

る不安定さから化石燃料からの発電は不可欠である．一方で，社会的なエネルギーの使用か

ら発生する廃熱や，未利用エネルギーの有効化はエネルギー，電力確保において重要な手段

となり得る．Anton Firth らは廃熱量が世界の投入エネルギーの 23 %  ~ 53 %を占め，廃熱回

収の理論ポテンシャルは 6 % ~ 12 %であると推定し，理論ポテンシャルの 38~63%が 100℃～

300℃の効果的な中温領域にあるとしている[2]．したがって，中低温領域の廃熱を有効化する

ことは電力需要の急速な増加と環境保護の問題に対して有効な手段である．しかし，ポテン

シャルの大きい中低温領域の廃熱の回収は原理的な困難さを有する． 

現在，中低温領域の熱を動力として再生する技術はいくつか検討されており，代表的なも

のにオーガニックランキンサイクル(ORC)[3]–[5]が挙げられる．ORC はランキンサイクルに

おいて作動媒体として使用される水を水よりも低沸点である性質を持つ有機冷媒に代替する

ことで，低温熱源に適用することを可能とした技術である．有機冷媒の性質上，有機冷媒はオ

ゾン破壊係数(ODP)や地球温暖化係数(GWP)を有しており，これらは 1997 年の第 3 回気候変

動枠組条約締約国会議で採択された「気候変動に関する国際連合枠組条約の京都議定書」に

従い規制が行われつつある．ORC では ODPや GWP の高い有機冷媒に代わり，環境負荷を最

低限にとどめる新規有機冷媒の開発が課題となっている． 
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 カリーナサイクル(KC)[6]–[8]も低温熱源による動力回収技術として議論が行われている．カ

リーナサイクルはアンモニアと水を作動媒体としており，130 ℃程度の熱源に対してアンモニ

アの濃度を上げることにより，サイクル熱効率を向上させることができると結論付けられて

いる[6]．しかしながら，はるかに複雑なシステムであること，作動圧力が非常に高まること

に加えてタービン出口で，アンモニアと水の混合媒体が２相状態となってしまうことからタ

ービン腐食につながるといった課題が存在する[7]．また，Kalina サイクルが低温熱源からの

熱回収のための非常に効率の低いシステムであるという Pradeep Varmaと Srinivas による報告

も存在する[9]． 

本研究において着目する負圧ガスタービンサイクル(Inverted Brayton Cycle)(IBC)[10]は上述

したサイクルとは異なり，一切の低沸点有機冷媒を使用しないガスサイクルである．IBC は

Wilson と Dantemanによって提唱され，その動作原理の詳細が報告された[11]．IBC はブレイ

トンサイクルのタービンと圧縮機を逆に配置した熱力学的サイクルで，高温空気のタービン

への流入と膨張，タービン出口空気の冷却，圧縮機による冷却後空気の排気からなる．このよ

うな熱力学的過程をとることで，常圧の高温空気から動力を取り出すことが可能である．ま

た，常圧の空気から動力を取り出す機構は低温熱の回収を可能とする．しかしながら，IBC の

熱効率は一般的に低い．IBC のタービン出口空気の冷却に関して，冷却効率が高くなればサ

イクル性能が向上する． 

 冷却効率を考慮するうえで，大きな動力を必要とせず高い冷却性能を有する装置として気

化式冷却器が挙げられる．気化式冷却器は水の蒸発潜熱を利用する冷却器である．中でも V. 

Maisotsenko によって考案された M-Cycle[12]と呼ばれる流路構造をとる間接気化式冷却器は

従来の気化式冷却の冷却限界温度は被冷却空気の湿球温度である一方で，冷却限界温度を被

冷却空気の露点温度にまで拡張することが可能である．したがって，M-Cycle は高い冷却性能

を有するため，中間冷却の冷却効率の向上が期待される．しかしながら，負圧ガスタービンサ

イクルに関しての研究報告は数少なく，間接気化式冷却器を適用した例は存在しない． 

そこで，本研究は負圧ガスタービンサイクルのタービン出口空気の冷却に非間接気化式冷

却(IEC)を適用することによって冷却効率の向上及びサイクル内熱再生を試み，それによるサ

イクル性能の変化を数値計算により解析し，負圧ガスタービンサイクルの IEC 適用可能性を

調査するものである． 
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1.2 負圧ガスタービンサイクルの概略と従来研究 

1.2.1 負圧ガスタービンサイクルの概要 

負圧ガスタービンサイクル(Inverted Brayton Cycle)の概略図を Fig. 1.1に示す．負圧ガスター

ビンサイクルは高温空気をはじめとする気体の熱エネルギーを動力に変換するためのオープ

ン動力サイクルである．通常のブレイトンサイクルとは異なり，まずタービンに外気よりも

高温の空気を流入させ膨張させる．次いで，タービン出口空気を熱交換器により冷却し，熱を

除去する．そして，冷却後の空気を圧縮機で排気する．このときタービン出力が圧縮機動力を

上回り，動力が得られる．このようなサイクル構成により，常圧で高温空気がタービンへ流入

するため，負圧ガスタービンサイクルは通常のブレイトンサイクルでは利用できない低温領

域の熱を動力として取り出すことが理論上可能である．Fig. 1.2 (a)に T-s 線図，(b)に P-v 線図

を示す．ここではタービン入口温度 300 ℃，圧力比 P3/P2 = 0.3 としている．添え字は Fig. 1.2

中の番号に対応している．負圧ガスタービンサイクルは以下の熱力学的過程から成る． 

 

① 等圧加熱 (Isobaric heating) (1-2) 

② 断熱膨張 (Adiabatic expansion) (2-3) 

③ 等圧冷却 (Isobaric cooling) (3-4) 

④ 断熱圧縮 (Adiabatic compression) (4-5) 

 

上記の過程において③等圧冷却の冷却効率がサイクル性能において重要な要素である．ここ

で冷却効率によるサイクル性能の変化を確認するために，外気温度 Tamb を基準としたタービ

ン出口温度に対する冷却効率 εを式(1)で定義する． 

ε =
𝑇3 − 𝑇4

𝑇3 − 𝑇𝑎𝑚𝑏

(1. 1) 

ここで，Tamb = 25 ℃である． Fig. 1.3にタービン入口温度, Tin = 100 ℃, 200 ℃, 300 ℃の場合

の中間冷却効率と熱効率の関係を示す．図から冷却効率 ε の上昇に伴い熱効率は線形的に向

上する．タービン入口温度が 300 ℃の場合においては，冷却効率 ε が 0.9 から 1.0 で熱効率

が 1.5 %向上する．このように，負圧ガスタービンサイクルの性能において中間冷却の冷却性
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能は重要な要素である． 

 

 

 

Fig. 1.1 IBC 概略図 

 

 

(a) T-s 線図 
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(b) P-v 線図 

Fig. 1.2 負圧ガスタービンサイクルの熱力学的過程 

 

Fig. 1.3 中間冷却効率による熱効率への影響 
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1.2.2 負圧ガスタービンサイクルの従来研究 

 ここでは負圧ガスタービンサイクル(IBC)に関する従来研究についてまとめる． 

M.Bianchi らは負圧ガスタービンサイクルをディーゼルエンジンやガソリンエンジン，ガス

タービンを用いることを想定したパワープラントのコージェネレーションシステムの一部と

して負圧ガスタービンサイクルを適用することで，どの程度の電力効率向上が見られるかを

数値的に調査した[13]．3.6 MW 級のガスタービンシステム TYPHOON 3.6 においては負圧ガ

スタービンサイクルの適用により，527 ℃の排出ガスから動力を取り出し，全体で 5.2 %の電

力効率の上昇を結論付けている． 

S. Fujii らは負圧ガスタービンサイクルの中間冷却に着目し，多段冷却によりタービン出口

空気を複数の圧縮機を用いて多段階的に排気及び冷却することでサイクル効率の向上が可能

であることを基礎実験の実施により示した[14]．Fig. 1.4に S. Fujii らによる多段冷却によるサ

イクル熱効率の向上を示す．タービン入口温度 1200 ℃の場合に圧縮機断熱効率が 90 %の場

合に多段冷却用の圧縮機を 3 機設置することで，サイクル熱効率を 8 %増加させることを示

した[14]． 

 I. Kennedy らは内燃機関からの高温排出ガスからの熱回収技術として負圧ガスタービンサ

イクルを提案し，その動力特性を複数のパラメータ条件下で調査した．出力がタービン入口

温度とシステム圧力損失に大きく影響されることを CFDシミュレーションと実験により示し

た．タービン入口温度 750 ℃の条件下で実際に 47 kJ/kg の比出力を実現することが可能であ

ると結論付けている[15]
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Fig. 1.4 中間冷却の段数の変化に対するサイクルの熱効率の変化[14] 
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1.3 間接気化式冷却器 

 気化式冷却器は一般的に水を利用した冷却器であるが，二種類に大別される．直接気化

式冷却器と間接気化式冷却器である．直接気化式冷却器は被冷却空気にミスト状の水を散布

することで水を蒸発させ，蒸発する際に必要な相変化のためのエネルギーを空気中から奪う

ことで，被冷却空気が冷却される．一方で間接気化式冷却器は被冷却空気の絶対湿度を変化

させることなく冷却する気化式冷却器である．例えば２本の流路が薄い壁で隔てられ，一方

の流路の壁に水を含んだ多孔質体などを設置する．両方の流路に乾いた空気を流入させれば，

一方の流路では空気が湿度を増加させながら進行する．もう一方の流路では蒸発によって冷

却された壁との熱伝達によって空気が冷却される．間接気化式冷却器はこれを利用したもの

である．水の蒸発による空気の冷却について，重量 ma の空気の冷却温度 ΔT は水 Δx の蒸発

に対して水の蒸発潜熱 Lw, 空気の比熱 cpa,を用いると以下のように表せる． 

∆𝑇 = ∫
𝐿𝑤

𝑚𝑎𝑐𝑝𝑎
𝑑𝑥

𝑥+∆𝑥

𝑥

(1. 2) 

水の蒸発潜熱は非常に大きく 25 ℃, 1 atm 下では 2442 kJ/kg である．一方で，空気の比熱は

1.006 kJ/kg/K である．このことから式(1.2)より，近似的に水 1 g の蒸発により空気 1 kg を 2.4 

K 冷却することが可能であり，わずかな水の蒸発でも冷却に対する有効性は非常に高い．  

 本研究では間接気化式冷却器の中でも特に M-Cycle と呼ばれる向流型間接気化式冷却器

(IEC)に着目する．IEC の概略図を Fig. 1.5 に示す．(a)の IEC は最小単位が 2 流路で，乾き流

路(Dry channel)と湿り流路(Wet channel)からなる．この IEC では被冷却空気を作動空気として

乾き流路に流入させる．このとき，湿り流路内の蒸発により冷却された壁面との熱交換を行

い，先端へと向かった空気は一部が供給空気(Supply air)として取り出され，残りの空気は作動

空気として抽出し，湿り流路へ作動空気として流入させる．湿り流路内では作動空気が湿度

と温度を上昇させながら流れ，湿り流路出口へと到達する．  

Fig. 1.5 (b)の IEC は 3 流路から構成されており，それぞれ乾き流路(Dry channel)，湿り流路(Wet 

channel)，生産流路(Product channel)から構成される．作動空気を乾き流路に流入させると同時

に，被冷却空気を生産流路に流入させる．乾き流路を流れる作動流体は Fig. 1.5 (a)と同様に熱

伝達を行い，流れる．乾き流路の端に到達した作動空気はすべて湿り流路へ流入し，湿り流路

内を湿度と温度を増加させながら流れ，湿り流路出口へと到達する．生産流路内では乾き流
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路と同様に壁面での熱伝達によって冷却され出口へと流出する．これらの流路構造をとるこ

とによって，従来の気化式冷却器の冷却限界温度は湿球温度であったのに対して，被冷却空

気の冷却温度の限界は作動空気の露点温度にまで拡張される． 

 気化式冷却器内の温度変化及び湿度変化を湿り空気線図上に表したものを Fig. 1.6 に示す．

温度 30 ℃, 相対湿度 30 %の空気に対して，直接気化式冷却器は青線で示したような温度変化

及び，湿度変化をとる． 被冷却空気の温度が低下するとともに湿度も上昇していき，やがて

湿球温度まで冷却される．従来の間接気化式冷却器はこの気化熱による冷却を利用して，湿

度一定のまま湿球温度を限界冷却点として冷却を行うものであった．Fig. 1.6 における条件で

は冷却の限界温度は 17.6 ℃である． 

 一方で IEC では Fig. 1.6 上で赤線によって示される温度変化及び湿度変化をとる．図中の

番号は Fig. 1.5中の番号と対応している．乾き流路を流れる作動空気は図中の番号 1から 2へ

と進み，湿り流路に流入した作動空気は 2 から 3 へと進む．また，生産流路を流れる空気は

乾き流路と同様の温度変化で流路出口へと流れる．この時，湿り流路を流れる作動空気の流

量は被冷却空気（乾き流路，生産流路内）の流量よりも少ないため，最初に流入した空気より

も，比エンタルピーは流量比に合わせて，大きくなる．このように IEC は被冷却空気の限界

冷却温度を露点温度にまで拡張し，湿度を変化させることなく高効率な冷却を実現する．Fig. 

1.6においては湿球温度が 17.6 ℃に対して，13.8℃まで冷却された． 

 IEC に関する従来研究を Table 1.1 にまとめる．これらはすべて，IEC に関する研究報告で

あり，湿球温度効率に注目するとより高い冷却性能を有することが分かる．これらの実験的，

数値的研究結果から流入条件や装置のサイズによって湿球温度効率が 1.4 を超えるという報

告がなされている．現在提案されている IEC の流路構造には大きく分けて二つあり，対向流

式(Counter-flow)と直交流式(Cross-flow)である． これら二つの流路形式に関しては C. Zhan ら

による比較研究があり，対向流式は直交流式よりも約 20 %高い冷却能力を示し，同条件下で

より大きな露点温度効率及び湿球温度効率を有する一方で，直交流式ではエネルギー効率の

観点で優れていることが報告されている[16]．よって本研究では Fig. 1.5 (b)で示すような対

向流式(Counter-flow)IEC の適用を考慮する．なお，付録に直交流式(Cross-flow)IEC のプロトタ

イプ計算について加える． 

  



10 

 

 

(a)  

 

(b) 

Fig. 1.5 向流型間接気化式冷却器 (IEC)の概略図, (a) 2流路，(b) 3 流路 
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Fig. 1.6 湿り空気線図上の IEC 及び直接気化式冷却器による温度，湿度変化 
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Table 1.1 IEC の従来研究 

著者 

B.Riangvilaikul  

et al.[17] 

Rasikh  

et al.[18] 

J. Lin  

et al.[19] 

C. Zhan  

et al.[20] 

D. Pandelidis  

et al.[21] 

手法 Experiment Simulation Simulation Simulation 

Experiment and 

Simulation 

冷却装置様式 Dew-point evaporative Cooling 

流路形式(Counter/Cross) Counter-flow Counter-flow Counter-flow Cross-flow Cross-flow 

実験及び計算条件      

流入温度 (℃) 25 - 45 25 - 45 30 20-40 21 - 26 

流入湿度 (g/kg[DA]) 6.9 - 26.4 8.0 - 19.0 13.3 5.3 - 24.5 6.2 - 19.2 

流入速度 (m/s) 1.5 - 6.0 0.3 - 4.0 0.5 - 3.0 0.5-4.0 3.0 

流路長 (m) 1.2 0.72 1.0 0.2 - 2.4 0.5 

流路高 (mm) 5.0 4.0 5.0 4.0 - 20 3.0 

実験及び計算結果      

流出温度 (℃) 15.6 - 32.1 N/A 19 - 26 16 - 35 16 - 22 

湿球温度効率 0.92 - 1.14 0.4 - 1.4 0.55 - 1.4 0.5 - 1.45 N/A 

露点温度効率 0.58 - 0.84 0.1 - 0.8 0.38 - 0.95 N/A N/A 

 

1.4 本論文の目的及び構成 

 1.2節で述べたように負圧ガスタービンサイクルに関する研究報告は数すくなく，サイクル

性能の向上に関する研究例も少ない．また，産業分野などで主に発生する多量の 100 ℃ ~ 

300 ℃程度の廃熱温度でも理論上作動し得るサイクルであることに着目した廃熱回収パワー

サイクルとしての研究報告はほとんど存在せず，ブレイトンサイクルを背圧まで，膨張させ

る場合のコンバインドサイクルとしての研究報告にとどまる．本研究ではタービン入り口温

度が比較的低い場合でも低温熱源でも可動な環境負荷を有する低沸点媒体などを一切用いな

い低温廃熱回収サイクルとして負圧ガスタービンサイクルに焦点をあてている．負圧ガスタ

ービンサイクルのサイクル性能は低いため，サイクル性能の向上のために中間冷却の冷却効

率を向上及び，タービン出口空気からの熱再生の手段を検討する．冷却効率が高い間接気化
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式冷却器にも焦点を当て，間接気化式冷却器を適用した負圧ガスタービンサイクルについて

各種条件及び基本的なサイクル構成におけるサイクル性能を数値シミュレーションにより解

析し,評価を試みる． 

 

本論文の構成は以下のとおりである． 

第 2章では，サイクル構成及び，計算方法について述べる． 

第 3 章では，IEC を適用した負圧ガスタービンサイクルのサイクル性能計算結果について述

べる． 

第 4 章では IEC 及び複熱器を適用した負圧ガスタービンサイクルの性能計算結果について述

べる． 

第 5章では本研究の結論を述べる．
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第 2 章 サイクル構成及び計算方法 

2.1 サイクル構成 

サイクル構成を Fig. 2.1 に示す．Fig. 2.1 サイクル構成の概略図 Fig. 2.1 (a)は最も基本的

な負圧ガスタービンサイクルの構成である．常圧で加熱された空気がタービンを介して，

負圧まで膨張され，熱交換機で熱を放出し，冷却される．冷却後の空気は圧縮機によって

大気圧以上に昇圧され，排出される．ここでは冷却を周辺空気との熱交換により行うこと

を想定している． 

 Fig. 2.1 (b)は中間冷却に復熱器を用いるサイクル構成である．加熱前の流入空気とター

ビン出口空気が熱交換を行い，加熱前流入空気はタービン出口から顕熱として熱を受熱す

る．タービン出口空気は加熱前の流入空気と熱交換によって冷却される．このような熱再

生を行うことでタービン入口空気のための昇温において入熱量の削減が期待される．サイ

クルの性能，ここでは熱効率を高めることを目的としたサイクル構成である．  

 Fig. 2.1 (c)は本研究が主に対象とする中間冷却に間接気化式冷却器を適用したサイクル

構成である．Fig. 2.1 (b)と同様にサイクル内熱再生を行うことに加えて，間接気化式冷却器

の冷却性能の高さを利用する．1.2.1 項で述べたように，負圧ガスタービンサイクルの性能

は中間冷却の性能に大きく影響される．また，間接気化式冷却器は 1.3 節で述べたように，

高い冷却性能を持った気化式冷却器であった．そのため，このサイクル構成を用いること

によって，Fig. 2.1 (a), (b)のサイクル構成の場合と比較して中間冷却効率を高めることが期

待される． Fig. 2.2 IEC 適用概略図 Fig. 2.2 に IEC の適用概略図を示す． 

 Fig. 2.1 (d)は IEC 及び復熱器を適用したサイクルの構成である．Fig. 2.1 (c)で示した IEC 

を適用したサイクルは，IEC 内，湿り流路で常に蒸発が発生するため，タービン出口空気

から外気から流入した空気が熱を受け取る際に，そのほとんどが水の蒸発潜熱として使用

されることが予想される．つまり，高い中間冷却性能を有するが熱再生の観点からは流入

空気の顕熱上昇は低下すると考えられるため，入熱量の削減に関しては大きな向上が見ら

れない可能性がある．この問題を解決し得るサイクル構成として，Fig. 2.1 (d)に示すよう

な，IEC と復熱器の組み合わせを用いたサイクルを提案する． 

Fig. 2.3 に IEC 及び復熱器を組み合わせた適用図を示す． このサイクル構成では，IEC
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領域で流入空気はまず IEC の乾き流路の作動空気として流入する．その後，IEC の湿り流

路へと流入し，湿度を上昇させながら乾き流路と生産流路との熱交換を行う．一方で，復

熱器内では湿度変化無く，タービン出口空気との熱交換を行い，熱を顕熱として受け取る．

そのため，作動空気の温度は復熱器を用いた Fig. 2.1 (b)の場合と同様に上昇する．また，

タービン出口空気は復熱器内で加熱前作動空気と熱交換を行い，冷却される．作動空気と

十分に熱交換を行った後，IEC 領域で，湿り流路との熱交換により，さらに冷却される．

このようなサイクル構成をとることで，顕熱としてのサイクル内熱再生による入熱量の削

減と，IEC による高効率な冷却が両立され，サイクル性能が大きく高まることが期待され

る． 

 ここで Fig. 2.1(b), (d), Fig. 2.3 に示した復熱器に関して，本論文では各流路に IEC との対

応を考慮して便宜上以下の名前付けを行う． 

 

① 外気から流入する空気が低温熱源に達するまでの区間の流路を湿り流路(Wet Channel)

と呼ぶ 

② タービン出口空気が圧縮機まで到達する区間を生産流路(Product Channel)と呼ぶ 

 

 本研究では上述のサイクル構成について計算を行った．Fig. 2.1 (a)をベースラインとし

て用いて，主に Fig. 2.1(b),  (c), (d)のサイクル構成に着眼し，詳細なパラメータ変化の下，

計算を行った． 

 

 

(a) Air Cooling 
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(b) 復熱器 

 

 

(c) IEC 

 

 

(d) IEC 及び復熱器 

Fig. 2.1 サイクル構成の概略図 



17 

 

 

Fig. 2.2 IEC 適用概略図 

 

 

Fig. 2.3 IEC 及び復熱器概略図



18 

 

2.2 IECの数理モデルと計算方法 

 本節では IEC の詳細な数理モデルとその計算方法について記述する．また，湿り空気，水

の物性(比熱  cp，湿度  x，密度  ρ，比エントロピー  s，比エンタルピー  h)については

CoolProp[22]によって計算を行った． 

2.2.1 IEC数理モデル 

 向流型 IEC は各流路のエネルギーと物質のバランスを適用してモデル化を行った．各流路

に沿った温度と湿度分布を考慮し，定常状態の一次元でモデル化されている．本研究では以

下の仮定に基づいてモデル化を行った． 

i. IEC と周辺環境は完全に断熱されている． 

ii. IEC の湿り流路における水膜は停滞しており，表面の湿度は飽和とする． 

iii. 移流項が支配的であり，拡散項は無視する． 

iv. それぞれのコントロールボリューム内の物性値，流体特性は一定である． 

 Fig. 2.4 にオイラー座標系の微小なコントロールボリュームの概略図を示す．Fig. 2.4(a)は

IEC 内，Fig. 2.4(b)は復熱器内を示している． 

 各流路内の温度分布は以下のように表される． 

𝜌𝑑𝑐𝑝𝑑𝑑 (
𝜕𝑇𝑑

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑑

𝜕𝑇𝑑

𝜕𝑧
) = 𝑘𝑑

𝜕2𝑇𝑑

𝜕𝑧2
𝑑𝑑 + 𝛼𝑑(𝑇𝑑𝑠 − 𝑇𝑑) (2. 1) 

𝜌𝑤𝑐𝑤𝑑𝑤 (
𝜕𝑇𝑤

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑤

𝜕𝑇𝑤

𝜕𝑧
) = 𝑘𝑤

𝜕2𝑇𝑤

𝜕𝑧2
𝑑𝑤 + 𝛼𝑤(𝑇𝑤𝑠𝑑 + 𝑇𝑤𝑠𝑝 − 2𝑇𝑤) (2. 2) 

𝜌𝑝𝑐𝑝𝑑𝑝 (
𝜕𝑇𝑝

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑝

𝜕𝑇𝑝

𝜕𝑧
) = 𝑘𝑝

𝜕2𝑇𝑝

𝜕𝑧2
𝑑𝑝 + 𝛼𝑝(𝑇𝑝𝑠 − 𝑇𝑝) (2. 3) 

 定常かつ仮定ⅲより，時間微分項及び拡散項を 0 とすると上式は以下のように表される． 

(𝜌𝑑𝑐𝑝𝑢
𝜕𝑇

𝜕𝑧
)

𝑑
= 𝛼𝑑(𝑇𝑑𝑠 − 𝑇𝑑) (2. 4) 



19 

 

(𝜌𝑑𝑐𝑝𝑢
𝜕𝑇

𝜕𝑧
)

𝑤
= 𝛼𝑤(𝑇𝑤𝑠𝑑 + 𝑇𝑤𝑠𝑝 − 2𝑇𝑤) (2. 5) 

(𝜌𝑑𝑐𝑝𝑢
𝜕𝑇

𝜕𝑧
)

𝑝
= 𝛼𝑝(𝑇𝑝𝑠 − 𝑇𝑝) (2. 6) 

 同様に，渇き流路，湿り流路，生産流路内の湿度変化は以下のように表される． 

(𝑢𝑑
𝜕𝑥

𝜕𝑧
)

𝑑
= 0 (2. 7) 

(𝑢𝑑
𝜕𝑥

𝜕𝑧
)

𝑤
= 𝛼𝑚(𝑥𝑤𝑠𝑑 + 𝑥𝑤𝑠𝑝 − 2𝑥𝑤) (2. 8) 

(𝑢𝑑
𝜕𝑥

𝜕𝑧
)

𝑝
= 𝛼𝑚(𝑥𝑝𝑠 − 𝑥𝑝) (2. 9) 

ただし，Eq. (2.9)は xps – xp > 0のとき，右辺を 0 とする． 

ここで，生産流路内では高湿度の空気が冷却されるため凝縮が発生する可能性があり，こ

こでは簡単のため，蒸発の逆の現象として凝縮量は空気の湿度と壁面温度の飽和湿度との勾

配により凝縮量が計算される． 

壁面温度は流路に流れる空気の熱伝達及び，物質移動によるエネルギー輸送から算出され

る．Fig. 2.4コントロールボリュームと温度及び湿度変化;(a) IEC, (b) 復熱器 Fig. 2.4 (a)におけ

る Tdから Twの方向の熱流束 qhfは壁面の厚さを δpを用いて以下の 3 式で表すことができる． 

𝑞ℎ𝑓 = 𝛼𝑑(𝑇𝑑 − 𝑇𝑑𝑠) (2. 10) 

𝑞ℎ𝑓 =
𝑘(𝑇𝑑𝑠 − 𝑇𝑤𝑠)

𝛿𝑝

(2. 11) 

𝑞ℎ𝑓 = 𝛼𝑤(𝑇𝑤𝑠 − 𝑇𝑤) + 𝐿𝑤𝛼𝑚(𝜌𝑤𝑠 − 𝜌𝑤) (2. 12) 

上記の 3式から，熱流束 qhfは次式で表される． 
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𝑞ℎ𝑓 =
𝑇𝑑 − 𝑇𝑤 +

𝐿𝑤𝛼𝑚

𝛼𝑤
(𝜌𝑤𝑠 − 𝜌𝑤)

(
1

𝛼𝑑
+

𝛿𝑝𝑙

𝑘
+

1
𝛼𝑤

)

(2. 13) 

 Eq. (2.10) ~ (2.13) において Tdsについて整理すると, 

𝑇𝑑𝑠 = [1 −

1
𝛼𝑑

(
1

𝛼𝑑
+

𝛿𝑝𝑙

𝑘
+

1
𝛼𝑤

)

] 𝑇𝑑𝑎 +

1
𝛼𝑑

(
1

𝛼𝑑
+

𝛿𝑝𝑙

𝑘
+

1
𝛼𝑤

)

[𝑇𝑤 −
𝐿𝑤𝛼𝑚

𝛼𝑤

(𝜌𝑤𝑠 − 𝜌𝑤)] (2. 14) 

 

ここで ϕd， ϕwsd，ϕwsp，ϕpを以下のように定義する． 

𝜙𝑑 =

1
𝛼𝑑

(
1

𝛼𝑑
+

𝛿𝑝𝑙

𝑘
+

1
𝛼𝑤

)

=
Rd

𝑅𝑑 + 𝑅𝑝𝑙 + 𝑅𝑤

(2. 15) 

𝜙𝑤𝑠𝑑 =

1
𝛼𝑤

(
1

𝛼𝑑
+

𝛿𝑝𝑙

𝑘
+

1
𝛼𝑤

)

=
Rw

𝑅𝑑 + 𝑅𝑝𝑙 + 𝑅𝑤

(2. 16) 

𝜙𝑤𝑠𝑝 =

1
𝛼𝑤

(
1

𝛼𝑤
+

𝛿𝑝𝑙

𝑘
+

1
𝛼𝑝

)

=
Rw

𝑅𝑤 + 𝑅𝑝𝑙 + 𝑅𝑝

(2. 17) 

𝜙𝑑 =

1
𝛼𝑝

(
1

𝛼𝑤
+

𝛿𝑝𝑙

𝑘
+

1
𝛼𝑝

)

=
Rp

𝑅𝑤 + 𝑅𝑝𝑙 + 𝑅𝑝

(2. 18) 

また，スタントン数 St = Nu/(RePr) = α/(ρcpu)，及び物質移動のスタントン数 

Stm = Sh/(ReSc) = αm/u を用いて整理すると， 
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𝑇𝑑𝑠 = (1 − 𝜙𝑑)𝑇𝑑 + 𝜙𝑑 [𝑇𝑤 −
𝑆𝑡𝑚𝑤

𝑆𝑡𝑤

𝐿𝑤𝑤

𝑐𝑝𝑤

(𝑥𝑤𝑠𝑑 − 𝑥𝑤)] (2. 19) 

 同様に，Twsd，Twsp，Tpsは以下のように表される． 

𝑇𝑤𝑠𝑑 = 𝜙𝑤𝑑𝑇𝑑 + (1 − 𝜙𝑤𝑑) [𝑇𝑤 −
𝑆𝑡𝑚𝑤

𝑆𝑡𝑤

𝐿𝑤𝑤

𝑐𝑝𝑤

(𝑥𝑤𝑠𝑑 − 𝑥𝑤)] (2. 20) 

𝑇𝑤𝑠𝑝 = 𝜙𝑤𝑝𝑇𝑝 + (1 − 𝜙𝑤𝑝) [𝑇𝑤 −
𝑆𝑡𝑚𝑤

𝑆𝑡𝑤

𝐿𝑤𝑤

𝑐𝑝𝑤
(𝑥𝑤𝑠𝑝 − 𝑥𝑤) −

𝑆𝑡𝑚𝑝

𝑆𝑡𝑝

𝐿𝑤𝑝

𝑐𝑝𝑝
(𝑥𝑝𝑠 − 𝑥𝑝)] (2. 21) 

𝑇𝑝𝑠 = (1 − 𝜙𝑝)𝑇𝑝 + 𝜙𝑝 [𝑇𝑤 −
𝑆𝑡𝑚𝑤

𝑆𝑡𝑤

𝐿𝑤𝑤

𝑐𝑝𝑤
(𝑥𝑤𝑠𝑝 − 𝑥𝑤) −

𝑆𝑡𝑚𝑝

𝑆𝑡𝑝

𝐿𝑤𝑝

𝑐𝑝𝑝
(𝑥𝑝𝑠 − 𝑥𝑝)] (2. 22) 

ここで Eq. (23),(24)において生産流路内の凝縮が発生しない場合， 

𝑆𝑡𝑚𝑝

𝑆𝑡𝑝

𝐿𝑤𝑝

𝑐𝑝𝑝
(𝑥𝑝𝑠 − 𝑥𝑝) = 0 (2. 23) 

である． 

 熱伝達率はヌセルト数により算出されるが，ここでは流れが完全に発達した領域では以下

の値を用いた[19]． 

𝑁𝑢 = 7.54 (2. 24) 

 助走区間は，レイノルズ数 Re，プラントル数 Pr 及び水力直径 Dh = 4P/Aを用いて以下の式

で表される[19]． 

𝑙𝑒𝑛 = 0.05 𝑅𝑒𝑃𝑟 𝐷ℎ (2. 25) 

 助走区間におけるヌセルト数は次式で表される． 

𝑁𝑢 =

7.54

𝑡𝑎𝑛ℎ (2.264𝐺𝑧−
1
3 + 1.7𝐺𝑧−

2
3)

 +  0.0499𝐺𝑧 𝑡𝑎𝑛ℎ(𝐺𝑧−1)

𝑡𝑎𝑛ℎ (2.432 𝑃𝑟
1
6 𝐺 𝑧−

1
6)

(2. 26)
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 ここで Gz はグレツ数であり Gz = (DhRePr/z)で定義される．また，物質伝達係数はシャーウ

ッド数 Sh = αmDh/Dから算出され，熱移動と物質移動のアナロジーからシャーウッド数は次式

から得られる． 

𝑆ℎ = 𝑁𝑢 (
𝑆𝑐

𝑃𝑟
)

1
3

(2. 27) 

 拡散係数 Dは標準圧力 pstandard = 101325 Paを用いて次式で表される[22]． 

𝐷 = 22.0 × 10−6 (
273.15 + 𝑇

273.15
)

1.75

(
𝑝𝑠𝑡𝑎𝑛𝑑𝑎𝑟𝑑

𝑝
) (2. 28) 

 IEC 及び復熱器の流路における圧力損失を計算するために管における層流の間摩擦係数を

用いた[23]． 

𝜆 =
64

𝑅𝑒
(2. 29) 

 圧力損失はダルシー・バッハの式より，次式で表される[24]． 

𝛥𝑝 = 𝜆
𝛥𝑧

𝐷ℎ

𝜌𝑢2

2
(2. 30) 

 Fig. 2.3 IEC 及び復熱器概略図 Fig. 2.3 の復熱器領域において，渇き流路は考慮しないため

渇き流路内空気温度 Td ，壁面温度 Tdsは常に以下の関係とする． 

𝑇𝑑 = 𝑇𝑑𝑠 (2. 31) 

 復熱器内においては湿り流路に接続された流路では乾き流との熱交換は考慮されない．よっ

て Eq. (2.5)次式で表す． 

(𝜌𝑑𝑐𝑝𝑢
𝜕𝑇

𝜕𝑧
)

𝑤
= 𝛼𝑤(𝑇𝑤𝑠𝑝 − 𝑇𝑤) (2. 32) 

IEC の湿り流路と接続された流路では水膜が無いため，蒸発は発生しない．そのため，この
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領域において式(2.8)は 

(𝑢𝑑
𝜕𝑥

𝜕𝑧
)

𝑤
= 0 (2. 33) 

式(2.20) ~ (2.22)において 

𝑆𝑡𝑚𝑤

𝑆𝑡𝑤

𝐿𝑤𝑤

𝑐𝑝𝑤
(𝑥𝑤𝑠𝑝 − 𝑥𝑤) = 0 (2. 34) 

となる． 

 

2.2.2 IEC及び復熱器の計算方法 

 温度及び湿度に関する微分方程式は 4次のルンゲ・クッタ法[25]を用いて解き，流路を隔て

る壁の表面温度に関する非線形連立方程式は修正パウエル法[26]を用いて数値的に解を得た．    

IEC 及び復熱器内の温度分布及び湿度分布についての計算フローを Fig. 2.5に示す．詳細な計

算は以下のように行った． 

1) 初期条件の設定，(Tdin, xdin, pdin, Tpin, xpin, ppin) 

2) 計算領域の分割数 i, j= N の設定,計算領域の座標 z を N 個に分割 

3) i, j 番目の座標を ziとして，計算領域が IEC 内か復熱器内かを判別する．IEC 内領域であ

れば 4), 復熱器領域であれば 5)に基づいて計算を行う． 

4) IEC 内であれば，流路内の温度変化計算式 Eq. (2.4) ~ (2.6)をそれぞれ計算する．また，

同時に湿度変化の式 Eq. (2.13) ~ (2.9)についても，4 次のルンゲ・クッタ法によって計

算を行う． 

5) 復熱器内であれば，Eq. (2.32) ~ (2.34)を適用して Eq. (2.4) ~ (2.6)及び，Eq. (2.13) ~ 

(2.9)を 4次のルンゲ・クッタ法によって計算を行う． 

6) 計算領域の温度及び湿度分布の計算結果に基づいて，(2.19) ~ (2.22)を修正パウエル法に

より，計算を行う． 

7) 1) ~ 6)の計算が終了した時，得られた温度分布と湿度分布を前回のループの結果を参照し，

結果の差の絶対値が十分に小さくなった時計算を終了する． 
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 Fig. 2.6に以上の計算過程における繰り返し計算回数と解の安定と収束を示す． 

 

(a) 

 

(b) 

Fig. 2.4コントロールボリュームと温度及び湿度変化;(a) IEC, (b) 復熱器 
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Fig. 2.5 IEC 及び復熱器の計算フロー 



26 

 

 

Fig. 2.6 計算回数と解の収束 

 

2.2.3 IEC数理モデルの検証 

IEC の数理モデルは B.Riangvilaikul と S.Kumarによる向流型 IEC の実験値[17]と比較し，数

理モデルの妥当性を検証した．Fig. 2.7 (a)は向流型 IEC の各湿度条件 (6.9 g/kg[DA], 11.2 

g/kg[DA], 20.0 g/kg[DA], 26.4 g/kg[DA])ごとの入り口温度と IECによって得られる供給空気（出

口空気）の温度の関係を示しており，本研究におけるモデルと実験値との良好な関係がみら

れる．Fig. 2.7 (b)は入口空気の絶対湿度 (11.2 g/kg[DA], 19.0 g/kg[DA])および入口空気温度 

34 ℃に対して，流入速度ごとの出口空気温度の比較を行ったものである．ここでも入口空気

速度による出口空気温度の変化の傾向と値に良好な一致が見られる． 
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(a) 

 

(b) 

Fig. 2.7 IEC 数理モデルの検証; (a) 入口空気温度, (b) 入口空気速度 
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2.3 負圧ガスタービンサイクルの計算方法 

2.3.1 負圧ガスタービンサイクルの熱力学的モデル 

 負圧ガスタービンサイクルに関しては基本的な熱力学の法則に基づいて，計算を行った．

サイクルにおける重要なパラメータである圧力比 π を以下の式で定義する． 

 

𝜋 =
𝑝4

𝑝3

(2. 35) 

 正味仕事 wnetはタービン比仕事と圧縮機正味仕事の差から， 

𝑤𝑛𝑒𝑡 = 𝑐𝑝3(𝑇3 − 𝑇4) − 𝑐𝑝5(𝑇6 − 𝑇5) (2. 36) 

ここで T4,  T6はそれぞれ次式で表される． 

𝑇4 = 𝑇3 (
𝑝4

𝑝3
)

𝜅−1
𝜅

𝜂𝑇

(2. 37) 

𝑇6 = 𝑇5 (
𝑝6

𝑝5
)

𝜅−1
𝜅

1
𝜂𝐶

(2. 38) 

また，入熱量 qHは次式で表される． 

𝑞𝐻 = 𝑐𝑝3𝑇3 − 𝑐𝑝2𝑇2 (2. 39) 

 サイクル正味仕事を最大化する最適圧力比 πopt は wnet を圧力比で微分して 0 と置くと求ま

る．ここで π=p4/p3=p5/p6，γ= (κ-1)/κ 及び比熱の圧力依存性を無視して下記の式を得た． 

𝑇4 = 𝑇3𝜋
𝜅−1

𝜅
𝜂𝑇 (2. 40) 

𝑇6 = 𝑇5𝜋
𝜅−1

𝜅
1

𝜂𝐶 (2. 41) 

よって比出力は次式で表される． 

𝑤𝑛𝑒𝑡 = 𝑐𝑝3𝑇3 (1 − 𝜋
𝜅−1

𝜅
𝜂𝑇) − 𝑐𝑝5𝑇5 (𝜋

𝜅−1
𝜅

1
𝜂𝐶 − 1) (2. 42) 
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サイクル正味仕事を最大化する最適圧力比 πoptはwnetを圧力比で微分して 0と置くと求まる． 

∂wnet

∂π
= 0 (2. 43) 

𝜕𝑤𝑛𝑒𝑡

𝜕𝜋
= −𝑐𝑝3𝑇3

𝜅 − 1

𝜅
𝜂𝑇𝜋𝑜𝑝𝑡

𝜅−1
𝜅

𝜂𝑇−1
+ 𝑐𝑝5𝑇5

𝜅 − 1

𝜅
𝜂𝐶𝜋𝑜𝑝𝑡

−
𝜅−1

𝜅
1

𝜂𝐶
−1

= 0 (2. 44) 

𝑐𝑝3𝑇3

𝜅 − 1

𝜅
𝜂𝑇𝜋𝑜𝑝𝑡

𝜅−1
𝜅

𝜂𝑇−1
= 𝑐𝑝5𝑇5

𝜅 − 1

𝜅
𝜂𝐶𝜋𝑜𝑝𝑡

−
𝜅−1

𝜅
1

𝜂𝐶
−1

(2. 45) 

最終的に最適圧力比 πoptは次式で表される． 

𝜋𝑜𝑝𝑡 = (
1

𝜂𝑇𝜂𝐶

𝑐𝑝5𝑇5

𝑐𝑝3𝑇3
)

1
𝜅−1

𝜅
(𝜂𝑇+

1
𝜂𝐶

)
(2. 46) 

サイクル熱効率 ηthはサイクル正味比仕事 wnet及び入熱量 qHを用いて，次式で計算した． 

𝜂𝑡ℎ =
𝑤𝑛𝑒𝑡

𝑞𝐻

(2. 47) 

2.3.2 負圧ガスタービンサイクル熱力学的モデルの計算方法 

2.3.1で記述されたサイクルの熱力学的モデルは IEC及び復熱器の計算結果によって変化す

る値が用いられている．そのため，これらの式は非常に複雑で解析的に解くことは困難であ

る．よって以下の計算方法でサイクル性能について計算を行った．サイクルの計算フローを

Fig. 2.8に示す．サイクル計算の詳細を以下に記述する． 

1) 初期条件を設定する．（周囲空気温度，周囲空気湿度，周囲気圧，タービン入り口温度

T2, IEC 及び復熱器装置の全長及び IEC の割合） 

2) 圧力比の仮定を行う．計算開始一回目の計算ではタービン出口空気に対する冷却による

冷却後温度 T4が不明であるため，仮の冷却後温度を Tambと置き，Eq. (2.46)に基づいて

圧力比 πoptを決定する． 
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3) 圧力比 πoptに基づいてタービン出口温度 T3を算出する． 

4) 初期条件（周囲空気温度 Tamb，周囲空気湿度 xamb，周囲気圧 pamb，IEC 及び復熱器装置

の全長及び IEC の割合）及びタービン出口空気条件（タービン出口温度 T4，タービン

出口空気湿度 x4，タービン出口圧力 p4）より IEC と復熱器装置の計算のための条件が

決定する．これらを用いて，IEC 及び復熱器内の温度，湿度分布を計算する． 

5) 4)により得られた冷却後温度 T5，湿度 x5 から新しい最適圧力比を算出し，前回の最適

圧力比と比較する|𝜋𝑜𝑝𝑡
𝑛𝑒𝑤 − 𝜋𝑜𝑝𝑡

𝑜𝑙𝑑|．また，湿度も前回の結果と比較する|x5
𝑛𝑒𝑤 − 𝑥5

𝑜𝑙𝑑|．こ

れらが十分に小さくなり，安定したとき，ループを終了する． 

6) πopt > 1 の時，サイクルは動かないため，次の条件へ移行する．πopt < 1 の場合，サイク

ルの各パラメータ(qH, wnet)を計算し，計算を終了する．  
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Fig. 2.8 サイクル計算フロー 
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Fig. 2.9 圧力比を変数として得られる最高熱効率と Eq.(2.46)により得られる最適圧力比 
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第 3 章 IEC及び復熱器を適用したサイクル性能 

 本章では第二章 Fig. 2.1 (c)のサイクルについての性能解析結果について述べる．サイクルは

圧縮機効率，タービン効率，タービン入口温度，吸入空気相対湿度を可変パラメータとし，中

間冷却方式が空冷及び，復熱器である場合と比較した．使用される各種パラメータは以下の 

 

に示している． 

 冷却方式が空冷の場合では以下の仮定に基づき計算を行った． 

i. タービン出口温度に対して外気へ熱を放出する． 

ii. 冷却温度効率 ε をタービン出口温度 T3，冷却後温度 T4に対して，外気温度 Tambを基

準として 3 4 3( ) ( ) 0.9ambT T T T      とした． 

 本章では，性能シミュレーションを中間冷却が空冷，復熱器，IEC の場合のシミュレーショ

ンを実施した．空冷はサイクル性能比較のベースラインとして計算を行った． 

 

Table 3.1 Computational parameters used in the simulations 

Parameter Value 

Ambient temperature (℃) 25 

Atmospheric pressure (Pa) 101325 

Relative humidity (%) 20 – 100 

Turbine inlet temperature (℃) 50 – 150 

Channel length of IEC (m) 5 

Channel height of IEC (mm) 10 

Channel width of IEC (m) 1 

Turbine isentropic efficiency, ηT (%) 80 － 100 

Compressor isentropic efficiency, ηC (%) 80 － 100 

Mechanical efficiency (%) 100 

Other losses (%) 0 
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3.1 最適圧力比 

まず 2.3.1 項で述べた最適圧力比に関する式，Eq. (2.46)によって求めた圧力比がサイクル

計算において，どの程度良好な値となっているかを確認する Fig. 3.1 に圧力比を変数として

計算を行った結果を示す．タービン入口温度は 50 ℃，100 ℃, 150 ℃で計算を行った． 

Fig. 3.1 (a)は圧力比と比出力の関係を示しており，黒線は計算結果を示し，●で示すのが計

算結果中で最も高い比出力を示した圧力比及び，その時の比出力である．また，○で示すのが

Eq. (2.46)によって求めた圧力比及びその圧力比における比出力である．結果から，最高比出

力を示す圧力比と Eq. (2.46)から求めた圧力比がほとんど一致している．圧力比の差はター

ビン入口温度 150 ℃の場合に最大値をとっており，0.008程度である．その時の比出力の差は

0.012 kJ/kgであり，Eq. (2.46)は最適圧力比を求めるうえで非常に良好な精度を有することが

確認された． 

Fig. 3.1 (a)はサイクル熱効率を示す．図中の線は計算結果を示し，●で示すのが計算結果中

で最も高い熱効率を示した圧力比及び，その時の熱効率である．また，○で示すのが Eq. (2.46)

によって求めた圧力比及びその圧力比における熱効率である．結果より，Eq. (2.46)から求め

た圧力比と圧力比を変数として求めた結果の熱効率における最適圧力比に差がみられる． Eq. 

(2.46)は正味比仕事の微分によって求めたものであるから，この差は熱効率を計算する際の入

熱量の影響によるものである．圧力比によってタービン出口空気の温度は変化するため，熱

再生によって削減される入熱量の変化が生じる．よって，比出力が最大となる圧力比と熱効

率が最大となる圧力比にはわずかな差が存在する．しかしながら，その差は最大でタービン

入口温度 100 ℃の場合に，π = 0.05程度であり，それによる熱効率の差はこの条件下では 0.09 %

にとどまる．よって，Eq. (2.46)によって計算された最適圧力比は良い近似となっていること

が分かる． 

以上より，本研究ではサイクル性能を計算する際の最適圧力比として比出力を最大化する

ような条件のもと計算を行った． 
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(a) 

 

(b) 

Fig. 3.1 圧力比とサイクル性能; (a) 比出力, (b) 熱効率 



36 

 

3.2 圧縮機とタービンの断熱効率 

圧縮機とタービンの断熱効率をパラメータとして計算を行った結果を本節で示す．断熱効率

は 0.8 ~ 1.0の値を使用した． 

 圧縮機断熱効率を 0.8 ~ 1.0，タービン断熱効率を 1.0とした場合の計算結果を Fig. 3.2 に示

す．(a)はサイクル熱効率，(b)はサイクル比出力を示している．また，タービン断熱効率を 0.8 

~ 1.0，を圧縮機断熱効率 1.0 とした場合の計算結果を Fig. 3.3に示す．Fig. 3.2と Fig. 3.3 の結

果はほとんど同等の結果をとっているため，ここでは圧縮機を 0.8 ~ 1.0 に変化させた場合の

結果について言及する． 

性能シミュレーションは，空冷，復熱器，IEC の 3 つの冷却構成で実施した．空冷，復熱

器，IEC を用いたサイクル構成はそれぞれ Fig. 2.1(a)，(b), (c)で表されるサイクル構成である．

Fig. 3.2 (a)から，80％付近の低い圧縮機効率を除いて，復熱装置を使用するとサイクル熱効率

が高くなることが確認できる．ただし，比出力は，IEC が適用されると，すべてのコンプレッ

サー効率で高い値を示す．ここで，1 kgあたりの出力は，サイクルに流入する空気 1 kgあた

りの出力として定義される．Fig. 3.2(b)に示されている高い比出力は，IEC 内の湿度の大幅な

増加と冷却効率の改善と比熱の増加に起因するものである．IEC による作動空気の湿度向上

はタービン入口空気の比熱を大幅に増加させる． 

冷却効率の改善は Eq. (2.46)から，最適な圧力比の低下に寄与することが分かる．最適圧力

比の低下はサイクル正味比仕事を増加させる上で，非常に重要であり，タービン入口空気が

持つ熱エネルギーのポテンシャルの有効性を高める． Table 3.2に示すように，圧縮機効率が

80 %の場合，タービン入口での乾燥空気 1 kg あたりの比熱は，復熱装置では 1.040 kJ kg/ K 

[DA]，IEC では 1.160 kJ/kg/K[DA]である．一方，熱効率に注目すると，復熱装置を使用する方

が熱再生の点で優れているため，入熱量が減少することがわかる． IEC が適用される場合，

ヒーターに入る空気の温度上昇が小さいため，入熱量が増加する．よって，サイクル熱効率は

復熱器を使用する場合よりも低下する．ただし，Fig. 3.2 (a)に示すように，復熱器を使用し，

圧縮機の効率が 80％の場合，タービン出口空気温度が高いため十分な冷却ができず，出力が

非常に小さくなり，それに応じて熱効率が低下する．Fig. 3.3に示すように，さまざまなター

ビン効率で同様の傾向が確認される． 
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(a) 

 

(b) 

Fig. 3.2 圧縮機効率とサイクル性能, (a) 熱効率, (b) 比出力 
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(a) 

 

(b) 

Fig. 3.3 タービン効率とサイクル性能, (a) 熱効率, (b) 比出力 
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Table 3.2 各圧縮機効率，タービン効率におけるサイクル性能と詳細 

ηT ηC 

Cooling 

method 

Efficiency 

(%) 

Specific heat 

(kJ/kg/K [DA]) 

T2 

(℃) 

Heat input 

(kJ/kg) 

T5 

(℃) 

100% 100% 

Recuperator 12.79 1.04 76.2 76.4 34.6 

IEC 10.53 1.08 32.8 126.9 20.1 

100% 80% 

Recuperator 1.75 1.04 118.4 32.8 41.7 

IEC 2.52 1.16 45.9 120.1 31.3 

95% 100% 

Recuperator 10.12 1.04 86.2 66.1 36.3 

IEC 8.07 1.10 35.4 124.8 23.3 

90% 100% 

Recuperator 7.34 1.04 96.6 55.4 38.1 

IEC 5.82 1.11 38.2 123.3 25.7 

95% 80% 

Recuperator 0.25 1.04 127.5 23.3 43.2 

IEC 1.55 1.18 48.7 119.2 32.9 

 

Fig. 3.4は，80％の圧縮機効率でのサイクルの T-s 線図を示している．ここでは，空冷サイ

クルがベースラインケースとして含まれる．Fig. 3.4（b）と Fig. 3.4（c）では，状態点 2から

3 までのセクションは，サイクルへの熱入力を示している． IEC-IBC の状態ポイント 1 から

2 はタービン出口温度からの熱再生による温度上昇であり，IEC-IBC の場合は，湿度上昇も含

まれるため比エントロピーが大きく増加している．ここで Fig. 3.4（c）IEC-IBC における温度

上昇は，復熱器を使用したサイクルの上昇よりも低いことに注意されたい．その結果，同じタ

ービン入口温度で IEC-IBC サイクルへの入熱量が増加する．これは，顕熱を損なう潜熱変化

に IEC-IBC の再生熱が使用されるためである．対照的に，復熱器を備えた IBC は，顕熱の変

化のために作動流体から熱エネルギーを回収するため，顕熱の増加量は大きく，入熱量は減

少する．比熱，ヒーターの前後の作動流体の温度，および入熱量は，復熱器および中間冷却方

式について Table 3.2 にまとめている． 100％の圧縮機効率の T-s ダイアグラムのサイクルを

Fig. 3.5に示す．Fig. 3.5では，タービン出口温度の大幅な低下が観察できる．したがって，IEC
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デバイスの出口温度は低下するが，システムへの熱入力は増加する．その結果，熱効率が低下

し，比仕事量が向上する． 

 

 

(a) 

 

(b) 
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(c) 

Fig. 3.4 T-s 線図 (ηC = 80 %) (a) 空冷, (b) 復熱器, (c) IEC 

 

 

(a) 

 

(b) 
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(c) 

Fig. 3.5 T-s 線図 (ηC = 100 %), (a) 空冷, (b) 復熱器, (c) IEC
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3.3 タービン入口温度 

Fig. 3.6 は，IBC に実装された 3 つの冷却方式を使用した効率と比仕事量に対するター

ビン入口温度の影響を示している．空冷の場合，圧縮機の入口温度は周囲温度に基づいて

計算され，冷却効率はタービン出口温度に対して 90％である．冷却のための空気の流量は，

サイクル内の作動流体の流量に等しいと仮定している．理想的な条件下での空冷構成と比

較して，復熱装置と IEC の適用によりサイクルはより高い熱効率を示す． IEC の適用で

は，より低温のタービン入口空気の約 60 ℃までの熱効率が高くなるが，Fig. 3.6（a）に示

すように，それ以上のタービン入口温度において熱効率の観点からは，復熱器が優れてい

る．一方，比仕事量は，タービン出口温度の全範囲に IEC を適用することにより増加する．

タービン入口温度 50 ℃ において IEC-IBC の熱効率が高いことは，低温のタービン入口温

度の場合に，タービン出口空気との熱再生の熱効率への寄与が冷却の寄与対して低いこと

に起因する．復熱器使用時の比仕事量は，空冷方式と比較して圧縮機の仕事の削減につな

がる空冷方法による冷却性能の改善により減少することに注意されたい．ただし，復熱装

置の熱再生により効率は向上する． 

 

 

(a) 
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(b) 

Fig. 3.6 タービン入口温度とサイクル性能，(a) 熱効率, (b) 比出力 

 

3.4 外気相対湿度による影響 

IEC の冷却性能は，作動空気の湿度に大きく影響される．湿度が低いければ低いほど，

作動空気が新たに含むことができる水分量が増加するため，冷却性能が向上する[27] ．し

たがって，湿度は吸気条件の最も重要な要素である．ここでは，20％から 80％の相対湿度

範囲でのサイクル性能を評価した． 

 Fig. 3.7 (a), (b)は，各湿度での熱効率と特定の仕事量を示しています．タービンの入口温

度が 50 ℃から 150 ℃の範囲の場合，熱効率は各温度で湿度が下がるとほぼ直線的に増加

する．冷却後，外気湿度の影響により圧縮機入口温度が低下するため，最適圧力比が低下

し，Fig. 3.7（b）に示すように出力が向上する． 20 %の一定空気湿度での復熱器を適用し

た場合と比較して，IEC-IBC の効率は，タービン入口温度が約 105 ℃を超えると低くなる

が，吸気の含水量（相対湿度）を低くすると効率が向上する．それにもかかわらず，IEC-

IBC は，80 %というかなり高い相対湿度でも，すべてのタービン入口温度に対して優れた

比仕事量を示す．したがって，間接気化式冷却器（IEC）を逆ブレイトンサイクル（IBC）
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に導入することは，サイクル固有の仕事量を改善するのに有益であり，特に 85°C 以下の

低温熱源を活用するのに特に効果的である． 

 

 

(a) 

 

(b) 

Fig. 3.7 外気相対湿度による影響 (a) 熱効率, (b) 比出力 
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3.5 中間冷却装置の流路長の影響 

本節では中間冷却装置の流路長による影響について確認する．熱交換器の性質上，伝熱

面積は熱交換効率に影響を与える．復熱器と IEC を比較した場合 IEC は伝熱面積当たりの

熱交換が促進されると考えられる．湿り流路内の作動空気の比エンタルピーを hw，顕熱と

潜熱両方の総伝熱量に対する熱伝達率を αw’として，比エンタルピー変化を次式で近似す

る． 

|(𝜌𝑢𝑑
∂ℎ

∂z
)

w
| = |(𝜌𝑑𝑐𝑝𝑢

𝜕𝑇

𝜕𝑧
)

𝑤
+ (𝜌𝑢𝑑𝐿𝑤

𝜕𝑥

𝜕𝑧
)

𝑤
| = |αw

′ (𝑇𝑤𝑠𝑑 + 𝑇𝑤𝑠𝑝 − 2𝑇𝑤)| (3. 1) 

湿り流路の温度変化の式及び湿り流路の湿度変化の式 Eq. (2.5)(2.8)から， 

|αw
′ (𝑇𝑤𝑠𝑑 + 𝑇𝑤𝑠𝑝 − 2𝑇𝑤)| = |𝛼𝑤(𝑇𝑤𝑠𝑑 + 𝑇𝑤𝑠𝑝 − 2𝑇𝑤) + 𝜌𝑤𝛼𝑚(𝑥𝑤𝑠𝑑 + 𝑥𝑤𝑠𝑝 − 2𝑥𝑤)𝐿𝑤| (3. 2) 

 また，壁面温度差及び壁面湿度差には壁面湿度が壁面温度の従属変数であり，増加関数

であることから次の関係が成り立つ． 

(𝑇𝑤𝑠𝑑 + 𝑇𝑤𝑠𝑝 − 2𝑇𝑤) > 0 ⇒ (𝑥𝑤𝑠𝑑 + 𝑥𝑤𝑠𝑝 − 2𝑥𝑤) > 0 (3. 3) 

(𝑇𝑤𝑠𝑑 + 𝑇𝑤𝑠𝑝 − 2𝑇𝑤) < 0 ⇒ (𝑥𝑤𝑠𝑑 + 𝑥𝑤𝑠𝑝 − 2𝑥𝑤) < 0 (3. 4) 

よって，αw’は次式で近似される． 

αw
′ = 𝛼𝑤 + 𝛼𝑚 [𝜌𝑤𝐿𝑤 |

𝑥𝑤𝑠𝑑 + 𝑥𝑤𝑠𝑝 − 2𝑥𝑤

𝑇𝑤𝑠𝑑 + 𝑇𝑤𝑠𝑝 − 2𝑇𝑤
|] (3. 5) 

 以上から，蒸発が発生する気化式冷却器内では顕熱及び潜熱を含む総伝達熱量が向上す

ることが分かる． 

 また，本研究における向流式の復熱器及び IEC は単純にその装置全長から熱交換性能が

変化する．ここで Eq.(2.4)を例に取り，長さ方向の全長 L を用いて，無次元長さ z’= z/L を

導入すると Eq.(2.4)は次式で表される． 

(
𝜕𝑇

𝜕𝑧′
)

𝑑
= 𝑆𝑡𝑑

𝐿

𝑑
(𝑇𝑑𝑠 − 𝑇𝑑) (3. 6) 

よって，温度勾配は流路長さ L に比例し復熱器及び IEC の熱交換効率に影響を及ぼすこと
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が分かる．ここでは流路幅 d を固定して，計算を行い流路長の影響について議論する． 

 Fig. 3.8 にタービン入口温度 150 ℃の場合のサイクル性能と復熱器及び IEC の流路長の

関係を示す．Fig. 3.8 (a)に注目すると，L = 2 m の場合 IEC-IBC は復熱器を用いた場合より

も高くなる．IEC-IBCでは流路長 Lが 4 m ~ 10 mにおいて熱効率の大きな変化は見られず，

比出力も Fig. 3.8 (b)から大きな変化は無い．この傾向は Eq.(3.5)から分かるように顕熱と

潜熱を含む総熱伝達率の向上による影響であり，中間冷却の伝熱面積が L = 4.0 m 程度で

十分な熱交換が可能であるということを示している．一方で，復熱器を用いた場合は流路

長 L が 2~ 10 m において，大きくなるにつれて熱効率及び比出力も増加する傾向にある．

これは復熱器内での十分な熱交換のためには IECと比較してより大きな流路長が必要であ

ることを表している．ここで，L = 2 m，L=10 m の場合の IEC 及び復熱器内の温度分布を

Fig. 3.10 に示す．Fig. 3.10 (a), (b)はそれぞれ 2 m，10 m の IEC 内の温度分布を示す．二つ

を比較すると，タービン出口空気(Product channel)の冷却後温度が L=2 m の場合は，23 ℃, 

L= 10 m の場合には 21 ℃であり，流路長の大幅な増加に対してタービン出口空気の冷却に

大きな変化が無い．このことからサイクル熱効率及び，比出力にも大きな影響を与えない．

一方で，Fig. 3.10 (c), (d)に示す復熱器内の温度分布では IEC の場合では見られなかったタ

ービン出口空気の冷却後温度に大きな変化がみられる．L=2 m の場合は，45 ℃, L= 10 m の

場合には 30 ℃となる．このことから物質移動の伴わない復熱器ではサイクル性能を高め

るためにより大きな流路長が必要であることが分かる．また，図中のタービン出口空気の

冷却後温度だけではなく熱再生の観点からも加熱前空気の十分な昇温のために流路長が必

要となる． 

 Fig. 3.9 にタービン入口温度 50 ℃の場合の IEC 及び復熱器の流路長さとサイクル性能の

関係を示す．このタービン入口温度では IEC-IBC の熱効率が復熱器を用いた場合よりも常

に上回っている．これは 3.3 節でも述べたように，熱効率に対する熱再生の寄与が，冷却

効率による寄与よりも小さいことに起因する．Fig. 3.9 (a)によると，IEC 長さが 10 m から

2 m になったとしても熱効率は 0.5 %の減少にとどまる．一方で復熱器の場合 1.5 %の減少

が見られる．タービン入口空気が 50 ℃という低温な条件であっても復熱器の場合は十分

な熱交換に対してより流路長が要求されることが分かる．L = 2 m，L=10 m の場合の IEC

及び復熱器内の温度分布を Fig. 3.11 に示す．Fig. 3.11 (a), (b)より，タービン入口温度 50 ℃

においても，IEC によるタービン出口空気の冷却後温度に長さの変化に比して，大きな変

化は無く，L=2 m の場合は，21 ℃, L= 10 m の場合には 19 ℃である．ただし，タービン出
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口温度 150 ℃の場合と比較して，冷却後温度の差は相対的に大きくなる．一方で，Fig. 3.11 

(c), (d)によると，L=2 m の場合は，29 ℃, L= 10 m の場合には 26 ℃となる．  

 

  

(a) 熱効率 (b) 比出力 

Fig. 3.8 タービン入口温度 150 ℃における中間冷却装置の長さとサイクル性能 

 

  

(a) 熱効率 (b) 比出力 

Fig. 3.9 タービン入口温度 50 ℃における中間冷却装置の長さとサイクル性能 
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(a) IEC, L=2.0 m (b) IEC, L=10.0 m 

  

(c) 復熱器, L=2.0 m (d) 復熱器, L=10.0 m 

Fig. 3.10 タービン入口温度 150 ℃における IEC 及び復熱器内の温度分布 
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(a) IEC, L=2.0 m (b) IEC, L=10.0 m 

  

(c) 復熱器, L=2.0 m (d) 復熱器, L=10.0 m 

Fig. 3.11 タービン入口温度 50 ℃における IEC 及び復熱器内の温度分布 

 

3.6 IEC-IBC及び復熱器を適用したサイクルのまとめ 

 本節では，本章で述べた計算結果と考察についてまとめる．本章では IBC の中間冷却に

IEC を適用したサイクル(Fig. 2.1 (c))及び復熱器を適用したサイクル(Fig. 2.1 (b))について

計算を行い結果についてまとめた．また，サイクル性能のベースラインとして一般的な

IBC(Fig. 2.1 (a))の計算も行い，熱効率と比出力の観点からサイクル性能の比較を行った．  

タービン入口温度 150 ℃の場合に圧縮機断熱効率の値を変化させて計算を行った．圧縮

機断熱効率 ηC = 80 %の場合，本章で言及した 3 つのサイクルに関して，IEC-IBC が最も高

い熱効率を示した．ηC = 83 %からは復熱器を適用したサイクルの熱効率が IEC-IBC を上回

る．タービン出口からの熱再生を顕熱のみで行うことにより，加熱前空気のプリヒーター
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の役割を果たし，入熱量を大幅に減少させることから，大幅な熱効率の改善が達成されて

いる．空冷サイクルは理想的な空冷冷却を想定したものであるが，すべての条件で熱効率

が２つのサイクルよりも下回っている．一方で，比出力に関してはいずれの条件において

も IEC-IBC が高い値を示している．これはサイクル内作動空気の湿度の上昇により，比熱

が増大したことに起因する．ここで，圧縮機の断熱効率が工学上 70 % ~ 85 %程度であるこ

とを考慮すると IEC-IBC はより優れたサイクル構成であると結論付けられる． 

 タービン入口温度を 50 ~ 150 ℃の温度領域を想定して計算を行い，それぞれのサイクル

構成の性能比較を行った．タービン入口温度が 63 ℃付近までは IEC－IBC の熱効率が高

く，それ以降は復熱器を適用したものに優位性が見られる．熱再生の観点において，ター

ビン入口温度が上昇することで，タービン出口温度も上昇し，この熱を再度サイクル内熱

再生によって有効化することで復熱器の場合の熱効率が高まった．タービン入口温度が上

昇すると，熱再生が熱効率に及ぼす影響の比重が高まる．比出力は IEC-IBC の場合が最も

高く，次いで空冷が復熱器よりも高くなるが，空冷の理想的な冷却条件によって，復熱器

よりも大幅に圧縮機前，冷却後空気の温度が低下していることによって圧縮機動力が削減

されていることによる． 

 吸入空気の相対湿度は IEC デバイスの冷却性能に大きく影響を及ぼす．相対湿度が低く

なると空気が含水することのできる水蒸気量が増加するため，冷却性能が向上する．結果

から，相対湿度 20 % ~ 100 %の場合で計算が行われた．IEC-IBC の熱効率は相対湿度の低

下に伴ってほぼ線形的に向上する．相対湿度 20 %の場合においてはタービン入口温度

105 ℃までは復熱器サイクルよりも良い値を示し，相対湿度 40 %ではタービン入口温度

85 ℃で復熱器よりも高い値を示した．比出力は相対湿度の低下に伴って向上する冷却性能

に起因して相対湿度が低下することで増加する． 

 中間冷却装置の流路長によるサイクル性能の変化について計算を行い，考察を行った．

IEC を用いることで，タービン出口空気を冷却するために必要な伝熱面積が縮小すること

が可能である．復熱器がサイクルでは流路長 2 ~ 10 m の範囲で熱効率が大幅に変化するの

に対して，この条件では IEC－IBC の熱効率及び比出力の変化は非常に小さなものとなっ

た． 
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第 4 章 IEC及び復熱器の複合サイクル 

 

 第 3 章では IEC のみを適用した IEC-IBC 及び復熱器を適用した IBC の性能について計

算結果と考察を述べた．しかしながら，IEC-IBC では比出力の大幅な向上は見られたもの

の，タービン出口空気と加熱前流入空気との熱交換において，その多くが潜熱に使用され

るため，入熱量の削減に対してはその優位性が低くタービン入口温度が 65 ℃以上では復

熱器を適用したサイクルの熱効率が IEC-IBC を上回る結果となった．一方で復熱器を適用

したサイクルでは流入空気はタービン出口空気からすべての熱を顕熱として受け取るため，

熱再生の観点では非常に優れているが，タービン出口空気に対する冷却性能が低いことに

加え必要な流路長が大きいことが問題点として挙げられる．そこで IEC 及び復熱器を複合

して適用することで熱再生及び，タービン出口空気の冷却に対して優位性が現れると考え

られる．よって本章では IEC 及び復熱器を複合して適用したサイクルの性能計算を行った

結果について述べる．本章で対象とするサイクル構成は第 2 章 Fig. 2.1 (d)に示したもので

ある． 

Table 4.1 に計算に使用した各パラメータを示す．本節ではまず圧縮機断熱効率を変化させ

た場合のサイクル性能について述べる．このとき，サイクル内のレキュペレータ及び IEC

内の温度分布及び湿度分布を確認して詳細な挙動について考察する．続いて，各種パラメ

ータがサイクル性能に及ぼす影響について評価及び議論が行う．最後に本章で想定された

復熱器と IEC を組み合わせて適用した IBC の性能と，第 3 章で議論した復熱器を適用し

た IBC 及び IEC-IBC との性能比較が行う． 

 LIEC/Ltotは Fig. 2.3 で示した IEC と復熱器を一体とする熱交換器の全長 Ltotに対する IEC

流路長さ LIECの長さの割合を示す． 
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Table 4.1 Computational parameters used in the simulations 

Parameter (Unit) Value Basically used 

Ambient temperature (℃) 25 25 

Ambient pressure (Pa) 101325 101325 

Ambient Relative humidity (%) 20 – 100 60 

Turbine inlet temperature (℃) 50 – 150 150 

Total length, Ltot (m) 2 – 10 5 

Ratio of IEC length to total length, LIEC/Ltot(–) 0.1 – 0.9 0.3 

Channel height (mm) 10 10 

Total inflow area (m2) 1.0 1.0 

Inlet mass flow rate (kg/s) 1.0 – 5.0 1.0 

Compressor isentropic efficiency, ηC (%) 80 – 100 100 

Turbine isentropic efficiency, ηT (%) 100 100 

Other mechanical efficiency (%) 100 100 

 

4.1 圧縮機及びタービン断熱効率の影響 

Fig. 4.1 に LIEC/Ltot が 0.1, 0.3, 0.7 の場合の圧縮機断熱効率とサイクル熱効率及び比出力

の関係を示す． Fig. 4.1 (a)では圧縮機断熱効率が 80 %の場合を除き，LIEC/Ltotが 0.3 , 0.1, 

0.7 の順に熱効率が高いことが分かる．このことからサイクル熱効率においては LIEC/Ltotが

0.1 ~ 0.9 の間に極大値なるものが存在する．一方，Fig. 4.1 (b)に着目すると中間冷却過程

において IECが占める割合が大きい方がサイクル内作動空気の湿度も増加するため比出力

もそれに伴って増加する．比出力の増加にも関わらずサイクル熱効率が同様の相関を示さ

ないのは， 第 3 章で述べたように IEC 内では顕熱変化よりも潜熱変化の割合が大きく入

熱前の作動空気の顕熱上昇が LIEC/Ltot の増加に伴って低下することによって，入熱量が増

加するためである． 

ここで Fig. 4.2 (a)，(b)に圧縮機効率がそれぞれ 100 %，80 %の時の熱効率及び，比出力

と LIEC/Ltot の関係を示す．いずれの場合も LIEC/Ltot= 0.3 で熱効率が最高値をとるが，熱効

率と比出力の変化の様子が異なっている．Fig. 4.2 (a)では LIEC/Ltotが 0.3 より大きくなると

熱効率が比較的急激に減少していく．一方，Fig. 4.2 からは減少は緩やかであり，LIEC/Ltot= 
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0.7 の場合の熱効率が LIEC/Ltot= 0.1 の場合を上回る．  

LIEC/Ltot= 0.3 の場合の中間冷却挙動を詳細に考察するために Fig. 4.4 に圧縮機効率 100 %

の時のレキュペレータ及び IEC 内の温度及び湿度分布を示す．Fig. 4.4 内の黒の点線は，復

熱器と IEC の境界を表している．点線の左側は復熱器領域で湿り流路では蒸発が発生しな

い．右側が IEC 領域である．Fig. 4.4 (a)に示されているように乾き流路には周辺空気が流

入し，湿り流路右端では渇き流路から折り返した空気が流れる．また，生産流路ではター

ビン出口空気が左端から流入し，右端に到達した空気は圧縮機によって排気される．Fig. 

4.4 内の条件においては LIEC/Ltotが大きくなれば，プロダクトチャネル右端の冷却後温度が

低くなることが分かる．しかし，湿り流路左端のタービン出口空気からの受熱後の温度も

低くなり，その先の等圧加熱過程での入熱量が増加することが分かる．つまり，本サイク

ルにおいて LIEC/Ltot の調整による作動空気の中間冷却と熱再生にはトレードオフの関係が

見られ，熱効率，比出力の観点から最適な LIEC/Ltotの値を選択する必要がある． 

一方で，タービン出口温度が高い場合は異なる傾向が見られる．圧縮機効率が低くなる

と，Eq. (2.46)から算出される最適圧力比が大きくなりタービン出口空気はより高温にな

る．Fig. 4.3 に圧縮機効率が 80 %の時の復熱器及び IEC 内の温度及び湿度分布を示す．Fig. 

4.3 (a)では生産流路内で凝縮は発生しないが，Fig. 4.3 (b),(c)では高温空気との熱交換によ

り，作動空気の湿度が高まることによって，冷却過程で凝縮が発生することが湿度分布か

ら分かる．凝縮が発生する場合，潜熱の放出により作動空気の冷却は抑制される．Fig. 4.5

は圧縮機効率が 80 %, 90 %, 100 %の場合の冷却効率 θ と LIEC/Ltotの関係を表す．ここでタ

ービン出口空気温度を TTout，冷却後空気温度を Tac，周辺空気温度を Tambとして，冷却効率

θ は次式で定義されている． 

𝜃 =
𝑇𝑇𝑜𝑢𝑡 − 𝑇4

𝑇𝑇𝑜𝑢𝑡 − 𝑇𝑎𝑚𝑏

(4. 1) 

Fig. 4.5 から分かるように圧縮機効率が低下し，タービン出口空気温度が高くなると冷却

効率のピークは変化し，IEC 領域が長い方が冷却効率が一概に高いとは限らないことが分

かる．これは凝縮の発生に起因する． 

Fig. 4.6，Fig. 4.7 にタービン入口温度 150 ℃の場合の T-s 線図を示す．圧縮機断熱効率は

それぞれ，80 %及び 100 %である．中間冷却装置内の要素である IEC,復熱器(Recuperator)

は Fig. 4.6 (c)に示している．IEC 及び復熱器内による熱再生，冷却の様子がこの T-s 線図上
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で表されており，IEC 内での熱再生は比エントロピーの増加が大きく，それに伴って温度

の上昇は小さい．復熱器では温度上昇が IEC と比して大きく，図内の(2)点に熱再生後の温

度が示されている．タービン出口温度が高くなる断熱効率 80 %の場合では IEC 割合の高

い LIEC/Ltot= 0.7 の場合では凝縮が発生していることから温度の減少勾配が小さくなってい

ることが点(4) ~ (5)から明らかであり，これにより冷却後温度が他の断熱効率の場合と比較

しても低下していない．Fig. 4.7 の断熱効率が 100 %の場合では，Fig. 4.7 (b)の冷却後温度

と熱再生の最も良いバランスを示している 

 

 

(a) 
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(b) 

Fig. 4.1 圧縮器効率とサイクル性能;(a)  

 

 

(a) 
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(b) 

Fig. 4.2 タービン入口温度 150 ℃における LIEC/Ltotによるサイクル性能の変化; (a) 圧縮機

断熱効率 ηC= 100 %, (b) 圧縮機断熱効率 ηC= 80 % 
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(a) LIEC/Ltot= 0.1 (b) LIEC/Ltot= 0.3 

 

(c) LIEC/Ltot= 0.7 

Fig. 4.3  IEC 及び復熱器内の温度及び湿度分布（圧縮機断熱効率 80 %） 
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(a) LIEC/Ltot= 0.1 (b) LIEC/Ltot= 0.1 

 

(c) LIEC/Ltot= 0.7 

Fig. 4.4 IEC 及び復熱器内の温度及び湿度分布（圧縮機断熱効率 100 %） 
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Fig. 4.5 冷却効率と LIEC/Ltotの関係 

 

 

(a) LIEC/Ltot= 0.1 
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(b) LIEC/Ltot= 0.3 

 

(c) LIEC/Ltot= 0.7 

Fig. 4.6 T-s 線図，タービン入口温度 150 ℃ (ηC = 80 %) 
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(a) LIEC/Ltot= 0.1 

 

(b) LIEC/Ltot= 0.3 

 

(c) LIEC/Ltot= 0.7 

Fig. 4.7 T-s 線図，タービン入口温度 150 ℃ (ηC = 100 %) 
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4.2 タービン入り口温度 

Fig. 4.8 にタービン入口温度によるサイクル熱効率と比出力の変化を示す．Fig. 4.8 (a)に

注目すると全温度領域において LIEC/Ltot= 0.3 の時全温度領域でサイクル熱効率が高い．

LIEC/Ltot= 0.1，LIEC/Ltot= 0.7 に注目するとタービン入口温度 50℃ ~ 80 ℃においては LIEC/Ltot= 

0.7 の熱効率が高く，それ以上の温度領域では LIEC/Ltot= 0.1 の方が高くなる．タービン入

口温度が低温であればあるほど，レキュペレータによる顕熱の熱再生の価値が相対的に低

下するため，IEC 内での湿度増加がもたらす比出力増加がサイクル熱効率に寄与する程度

が大きくなる．Fig. 4.8 (b)から比出力は IEC 割合の大きさが比出力の増大をもたらすこと

が分かる． 

 Fig. 4.9 に各タービン入口温度ごとのサイクル熱効率及び比出力と LIEC/Ltotの関係を示す．

タービン入口温度の増加に伴って，LIEC/Ltotがサイクル性能に及ぼす影響が高まることが分

かる．タービン入口温度 50 ℃の場合にはその変化が緩やかであり，IEC 割合の増加による

比出力の増加も大きくない．熱効率に関しても LIEC/Ltot= 0.4 付近で最大値をとるが，0.1,0.9

の場合の差はわずかであり，比出力が高まる LIEC/Ltot= 0.9 の優位性が高いと言える．一方

でタービン入口温度が高まるにつれ変化の度合いが増し，IEC 割合の増加に伴って，比出

力が急激に上昇する．しかしながら熱再生に対して悪条件となるため IEC 割合の増加に伴

って熱効率は大幅に減少していくことが確認される． 

 Fig. 4.10 に計算結果を補間して出力したタービン入口温度及び LIEC/Ltot による熱効率の

変化の三次元プロットを示す． 
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(a) 熱効率 

 

(b) 比出力 

Fig. 4.8 タービン入口温度とサイクル性能 
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(a) T3 = 50 ℃ (b) T3 = 60 ℃ 

  

(c) T3 = 70 ℃ (d) T3 = 80 ℃ 

  

(e) T3 = 90 ℃ (f) T3 = 100 ℃ 
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(g) T3 = 110 ℃ (h) T3 = 120 ℃ 

  

(i) T3 = 130 ℃ (j) T3 = 140 ℃ 

 

 

(k) T3 = 150 ℃  

Fig. 4.9 タービン入口温度ごとの LIEC/Ltotによるサイクル性能の変化 
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(a)方向 1 

 

(b)方向 2 

Fig. 4.10 タービン入口温度及び LIEC/Ltotによる熱効率の変化 
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4.3 流入空気質量流量の影響 

流入質量流量の変化は中間冷却器内での流体速度の変化につながる．流入質量流量が増

加すると，冷却器内での流体速度が増加する．このとき，冷却効率はその速度増加によっ

て低下する. このことは Eq. (2.4) より，温度勾配が流速に反比例することからも分かる．

Fig. 4.11 ~ Fig. 4.13に各流入質量流量における(a) サイクル熱効率及び，(b) 比出力を示す．

タービン入口温度はそれぞれ 50 ℃，100 ℃，150 ℃である．Fig. 4.11 ~ Fig. 4.13 からいず

れのタービン入口温度においても各質量流量で同様の傾向が確認される．Fig. 4.13 (b)から

比出力に関しては各質量流量で傾向が似ているが，いずれも流入質量流量の増加に伴って，

LIEC/Ltotの増加による出力の増加度が高まる． Fig. 4.11 ~ Fig. 4.13 (a)からいずれのタービ

ン入口温度においても，熱効率に関しては熱効率がピークをとる LIEC/Ltot の値が大幅に変

化している．これは質量流量の増加に伴って必要な中間冷却装置の長さが増加するためで

ある．IEC の割合が大きくなれば，熱交換，冷却に必要な中間冷却装置長さが小さくなる． 

IEC の割合が大きくなることによる中間冷却性能の向上が圧力比を改善し，流入質量流量

の増加による熱効率の低下が低減される．圧力比の低下はタービン入口空気の熱エネルギ

ーのポテンシャルをより有効化するために重要である． 

これについて，入口質量流量を横軸にとったものを Fig. 4.14 に示す．Fig. 4.14 (a)より，

入口質量流量が 2.5 kg/s 以上になると LIEC/Ltot= 0.7 の場合が最も熱効率が優れていること

が分かる．Fig. 4.14 は流入質量流量と比出力から出力を算出した結果である．IEC の割合

が増加することによって流入質量流量に対して出力の差は大きくなっていく．しかし，こ

の場合，比入熱量の増加が伴うため高い流入質量流量条件においてここでは考慮していな

い昇温に関して正味の入熱量が非常に高まり十分な昇温をすることが困難になる可能性が

考えられる． 

Table 4.2 にタービン入口温度が 150 ℃で流入質量流量が 1 kg/s ~ 5 kg/s の時の詳細なサ

イクルパラメータの値 をまとめる．流入質量流量が 1 kg/s の時，LIEC/Ltotの変化によって

冷却後空気の温度が最大で 7.2 ℃しか変化しない．そのため圧力比に大きな変化は無く，

復熱器における顕熱交換がもたらす入熱量の減少が熱効率に及ぼす影響が相対的に大きく

なる．一方で，流入質量流量が 5 kg/s の場合， 冷却後温度, T5に大きな差が見られ，LIEC/Ltot= 

0.1 ~ 0.9 で 22.6 ℃ である．各流入質量流量における最大効率をとる LIEC/Ltotの値に朱

色でマークしている．これらの値に注目すると，T2,が他の条件より最も大きな値をとって



69 

 

おらず，冷却後温度 T5も他の条件より最も小さな値をとっていない．よって LIEC/Ltotの条

件は熱効率を最大化する目的において両者の最適なバランスをとる必要があり，今回の条

件では Table 4.2 に示すとおりである．これらの関係を LIEC/Ltot と流入質量流量(Inlet mass 

flow rate) kg/s を水平軸，熱効率を縦軸にして Fig. 4.15 に表している． 

 

  

(a)熱効率 (b)比出力 

Fig. 4.11 質量流量とサイクル性能(タービン入口温度 50 ℃) 

 

  

(a)熱効率 (b)比出力 

Fig. 4.12 質量流量とサイクル性能(タービン入口温度 100 ℃) 
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(a)熱効率 (b)比出力 

Fig. 4.13 質量流量とサイクル性能(タービン入口温度 150 ℃) 

 

  

(a)熱効率 (b)比出力 

 

(c) 出力 

Fig. 4.14 質量流量によるサイクル性能の変化 
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(a)方向 1 

 

(b)方向 2 

Fig. 4.15 流入質量流量及び LIEC/Ltotとサイクル熱効率
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Table 4.2 タービン入口温度 150 ℃における流入質量流量と詳細パラメータ 

流入質量流量 

(kg/s) 
LIEC/Ltot 

加熱前空気温度 

T2 (℃) 

入熱量 

qin (kJ/kg) 

圧力比 

P4/P3 

冷却後空気温度

T5 (℃) 

1.0 

0.1 70.1 83.3 0.53 25.4 

0.2 67.9 85.8 0.52 22.6 

0.3 66.1 87.8 0.52 21.0 

0.4 64.5 89.7 0.52 19.9 

0.5 62.6 91.8 0.51 19.2 

0.6 60.5 94.2 0.51 18.7 

0.7 57.7 97.3 0.51 18.3 

0.8 53.9 101.6 0.51 18.1 

0.9 47.8 108.7 0.51 18.5 

2.0 

0.1 67.7 85.8 0.56 34.0 

0.2 64.7 89.2 0.55 30.1 

0.3 62.4 91.8 0.54 27.7 

0.4 60.2 94.3 0.53 25.9 

0.5 57.9 96.9 0.53 24.5 

0.6 55.5 99.7 0.53 23.5 

0.7 52.8 102.8 0.52 22.7 

0.8 48.4 107.8 0.52 21.7 

0.9 42.5 114.7 0.52 21.4 

3.0 

0.1 65.8 87.7 0.58 41.0 

0.2 62.6 91.3 0.57 36.8 

0.3 60.0 94.3 0.56 33.9 

0.4 57.7 97.0 0.55 31.7 

0.5 55.3 99.6 0.55 30.0 

0.6 52.7 102.7 0.54 28.4 

0.7 49.4 106.5 0.54 26.7 

0.8 45.2 111.4 0.53 25.3 
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0.9 39.8 117.6 0.53 24.2 

4.0 

0.1 64.1 89.3 0.60 46.8 

0.2 61.0 92.9 0.59 42.6 

0.3 58.4 95.9 0.58 39.5 

0.4 56.0 98.7 0.57 37.0 

0.5 53.2 101.9 0.56 34.4 

0.6 50.2 105.4 0.55 32.0 

0.7 47.0 109.2 0.55 30.1 

0.8 43.0 113.8 0.54 28.4 

0.9 38.1 119.5 0.54 26.8 

5.0 

0.1 62.7 90.7 0.62 51.7 

0.2 59.7 94.2 0.60 47.5 

0.3 57.0 97.3 0.59 44.1 

0.4 54.0 100.8 0.58 40.4 

0.5 51.2 104.1 0.57 37.4 

0.6 48.2 107.5 0.56 34.9 

0.7 45.2 111.1 0.56 32.9 

0.8 41.4 115.5 0.55 30.9 

0.9 37.0 120.7 0.54 29.1 

 

4.4 IEC及び復熱器長さの影響 

復熱器と IEC を含む熱交換器の長さは理論上長いほど冷却性能が良くなる．Fig. 4.16 に

中間冷却器の長さ，Ltotと LIEC/Ltotの関係を示す．Fig. 14 (b)に注目すると Ltot = 6.0 ~ 10.0 m 

では IEC の割合を増加させることによる比出力のほとんど限界が表れている．Fig. 14 (a)で

は熱効率が IEC の割合の増加によって低下する傾向が見られるため，全長と IEC の割合は

常に考慮されるべき要素である．4.4 流入質量流量の結果と本節の結果から熱交換にとっ

て好ましくない条件（熱交換のための長さが不十分）であれば，IEC の割合を増加させる

べきである．Ltoto = 2.0 m の場合では LIEC/Ltot = 0.5 で熱効率の最大値をとるため，熱効率

と比出力の両方の観点からも IEC 割合を増加させるべきであることが分かる． 
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(a) 熱効率 

 

(b) 比出力 

Fig. 4.16 中間冷却装置長さによるサイクル性能への影響 
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(a) 方向 1 

 

 

(b) 方向 2 

Fig. 4.17 中間冷却装置及び LIEC/Ltotと熱効率変化 
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Table 4.3 タービン入口温度 150 ℃における中間冷却装置長さと詳細パラメータ 

中間冷却装置全長 

Ltot (m) 

LIEC/Lto

t 

加熱前空気温度 

T2 (℃) 

入熱量 

qin (kJ/kg) 

圧力比 

P4/P3 

冷却後空気温度

T5 (℃) 

2.0 

0.1 66.6 86.8 0.57 37.7 

0.3 61.0 93.3 0.55 30.9 

0.5 56.4 98.5 0.54 27.3 

0.7 50.8 104.9 0.53 24.8 

0.9 40.9 116.4 0.52 22.8 

4.0 

0.1 69.4 84.0 0.54 27.7 

0.3 65.0 89.1 0.52 22.7 

0.5 61.1 93.4 0.52 20.4 

0.7 56.0 99.2 0.51 19.3 

0.9 45.9 110.8 0.51 19.2 

6.0 

0.1 70.7 82.7 0.53 23.9 

0.3 67.0 86.8 0.52 19.9 

0.5 63.8 90.4 0.51 18.4 

0.7 59.2 95.6 0.51 17.8 

0.9 49.3 107.0 0.51 18.0 

8.0 

0.1 71.4 81.9 0.52 21.9 

0.3 68.4 85.4 0.51 18.7 

0.5 65.7 88.4 0.51 17.6 

0.7 61.6 93.0 0.51 17.2 

0.9 51.8 104.0 0.51 17.4 

10.0 

0.1 71.9 81.4 0.52 20.8 

0.3 69.3 84.4 0.51 18.0 

0.5 67.0 86.9 0.51 17.2 

0.7 63.3 91.1 0.51 17.0 

0.9 53.6 102.0 0.51 16.9 
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4.5 周辺空気相対湿度の影響 

作動空気の湿度は IEC の冷却性能にとって重要なパラメータである．大気空気湿度が低

いほど IEC の冷却性能も向上する[28]．したがって，周辺空気の湿度が低ければタービン

出口空気に対する冷却効率が向上し，サイクル性能も向上すると考えられる．Fig. 4.18 に

周辺空気相対湿度に注目したサイクル性能を示す．相対湿度 RH は 20 % ~ 100 % が想定

される． Fig. 4.18 (a), (b) より吸入空気の相対湿度，含水率が低下するとサイクル性能は

向上する．計算結果からは相対湿度の低下に対してほとんど線形に熱効率が向上すること

がわかる．また，吸入空気の湿度によって熱効率において最適な LIEC/Ltot の値も変化する

ことが Fig. 4.18 (a)から得られる．湿度が低いと必要な IEC の割合が増加する．これは，湿

り流路内で湿度を十分含むために長さを要求するからであると考えられる． 

Fig. 4.19 に各相対湿度におけるタービン出口空気に対する冷却効率と IEC 割合の関係を

示す．相対湿度 80 %以上では IEC 割合の増加とともに冷却効率が上昇していくが，それ以

下の相対湿度では冷却効率の減衰が見られる．減衰はサイクル内作動空気が高湿度となり，

凝縮が発生した結果生じる．冷却効率の減衰が見られない相対湿度 80 %以上では，冷却効

率が低下していることによって，凝縮温度まで冷却が進行していないことに起因する．  

 Fig. 4.20 に各相対湿度加における加熱前作動空気温度と IEC 割合の関係を示す．各相対

湿度で同様の傾向を示し，LIEC/Ltot = 0.8 付近では急激にその温度が低下する．LIEC/Ltotによ

って加熱前空気 T2に 20 ℃程度の変化があり，入熱量に大きく影響を与える．  

Fig. 4.21 に相対湿度及び IEC 割合によるサイクル熱効率の変化を示す．t 
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(a) 熱効率 

 

(b) 比出力 

Fig. 4.18 相対湿度によるサイクル性のへの影響 
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Fig. 4.19 各相対湿度におけるタービン出口空気冷却効率 

 

 

Fig. 4.20 各相対湿度加における加熱前作動空気温度 
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(a) 方向 1 

 

(b) 方向 2 

Fig. 4.21 相対湿度及び LIEC/Ltotと熱効率変化 
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4.6 サイクル構成によるサイクル性能の比較 

 本章で行った計算結果をもとに第３章の冷却方式の場合と比較を行った．Fig. 4.22 に復

熱器及び IEC を組み合わせて適用した IBC の性能と，復熱器のみを適用した IBC 及び IEC-

IBC との性能比較を示す． Fig. 4.22 (a)の熱効率に注目すると，復熱器及び IEC を組み合

わせて適用した IBC の熱効率が IEC-IBC と復熱器のみを適用したものよりも大幅な改善

が見られる．この結果は実施された全ての IEC 割合とタービン入口温度領域で達成されて

いる．LIEC/Ltot=0.3 の場合，タービン入口温度 50 ℃~150 ℃で復熱器のみを適用したものと

比較して 1.14 % ~ 1.53 %の熱効率の向上が見られる．また，IEC－IBC と比較した場合，

0.74 % ~ 3.73 %の熱効率の向上が見られる． Fig. 16 (b)には比出力の比較を示している．

IEC の割合が減少すると比出力が減少することが分かっているが，全ての IEC 割合におい

て復熱器のみを適用したサイクルよりも高い比出力が得られる．これに加え，LIEC/Ltot = 0.7

においては，IEC のみを適用したサイクルと比出力がほとんど一致する．その差は最大で

0.15 kJ/kg に留まる．すなわち，IEC と復熱器の組み合わせにより，IEC-IBC で得られる高

い比出力を維持したうえで，IEC-IBC よりも大幅に高い熱効率を得ることができることが

示される． 

 Fig. 4.23 に各タービン入口温度における熱効率をカルノー効率で除したカルノー効率比

ηth / ηCarnotを示す．カルノー効率を算出する際に用いった環境温度は計算で用いた外気流入

温度 Tl = 25 ℃を用いた．IECC を適用した場合タービン入口温度が 50 ℃から 120 ℃付近

に増加するにつれて，カルノー効率比は低下する．一方で復熱器を用いた場合本研究にお

ける温度領域で上昇している．
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(a) 

 

(b) 

Fig. 4.22 冷却方式におけるサイクル性能の比較 
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Fig. 4.23 各冷却方式におけるカルノー効率比 

 

4.7 本章のまとめ 

本章では IEC と復熱器を組み合わせた中間冷却について言及した．復熱器を組み合わせ

ることにより，熱再生と冷却効率の向上から熱効率が向上する．IEC 内では作動空気の湿

度は飽和状態となる．ここで空気が飽和状態となる仮定の下で空気に入熱した場合の入熱

量 qtotに対して顕熱変化に使用される熱量 qsとの割合は次式で算出される． 

𝑞𝑠

𝑞𝑡𝑜𝑡
=

∫ 𝑐𝑝𝑑𝑇
𝑇

𝑇0

∫ (𝑐𝑝 + 𝐿𝑤
𝜕𝑥𝑠

𝜕𝑇
) 𝑑𝑇

𝑇

𝑇0

(4. 2) 

IEC の湿り流路内では湿度が飽和湿度で受熱するため，上式が成り立つ．Fig. 4.24 に入

熱量に対する顕熱変化の割合を示す．これからも分かるように温度が上昇するにつれて，

入熱のほとんどが潜熱増加に使用されることが分かる．水の蒸発を伴わない復熱器はこの

潜熱変化の増加を抑制し，熱再生の顕熱割合を増加させるために導入を検討したものであ

った． 

復熱器は，冷却効率が IEC に対して低いため，サイクル性能を高めるためにはある程度
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の IEC 割合を要求する．サイクル効率を高めるためには冷却効率と熱再生，両方の観点か

ら最適な IEC 割合，IEC 長さを決定する必要がある． 

冷却効率に関して，IEC 内での湿度上昇にともなって凝縮が発生する場合があり，これ

はタービン出口温度が高温になるほど顕著にみられる．これにより IEC 割合，IEC 長さを

大きくしても一様な冷却効率の向上は見込めないため，冷却効率と熱再生の観点からサイ

クル熱効率向上させる良好な IEC 割合が存在する． 

流入質量流量が増加する場合，及び中間冷却装置長さが小さい場合には IEC 割合を大き

くすることによって，熱効率と出力の両方の観点からサイクル性能が向上する傾向がある．

これは IEC 内では水の物質移動のため，総熱伝達率が向上するためである． 

吸入空気の相対湿度が下がれば，空気が含むことのできる水蒸気の量が増加するため，

冷却効率が向上する．これにより，サイクル性能は高まる．また，相対湿度が低下するこ

とにより，水の物質移動を伴う伝熱面積の必要面積が増加するため，IEC 割合を増加させ

ることにより，サイクル性能が向上する． 

本章のサイクル構成により，IBC の性能を大幅に改善することが可能であることが示さ

れ，特に熱効率においては大幅な向上が確認された． 

ここでサイクルにおける比入熱量 qinについて考察を加える．比入熱量 qinは次式で表さ

れる． 

𝑞𝑖𝑛 = ℎ3 − ℎ2 = ∫ 𝑐𝑝𝑑𝑇
𝑇3

𝑇2

(4. 3) 

ここで，過程 1-2 でのエンタルピー変化を h2 - h1として，空気の比熱を cpa，水蒸気の比

熱を cpv，IEC 内湿り流路出口温度を TIEC，絶対湿度 xIECをとする．また，IEC 湿り流路内

の温度変化に対して湿度は常に飽和しており，乾き流路内の温度変化は小さいと仮定する

と，h2-h1は次式で表される． 

ℎ2 − ℎ1 = ℎ4 − ℎ5 = ∫ (𝑐𝑝𝑎 + 𝑥𝑐𝑝𝑣 + 𝐿𝑤

𝜕𝑥

𝜕𝑇
) 𝑑𝑇 + ∫ (

𝑇2

𝑇𝐼𝐸𝐶

𝑇𝐼𝐸𝐶

𝑇1

𝑐𝑝𝑎 + 𝑥𝐼𝐸𝐶𝑐𝑝𝑣)𝑑𝑇 + (4. 4) 

水蒸気の比熱が湿り空気全体の比熱に与える影響が小さいと仮定すると，加熱前空気の

温度 T2 はタービン出口空気から受け取る流入空気の受熱量 h4 - h5 を用いて次式で表され
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る． 

∫ (𝑐𝑝𝑎 + 𝑥𝐼𝐸𝐶𝑐𝑝𝑣)𝑑𝑇 + ∫ 𝐿𝑤

𝜕𝑥

𝜕𝑇

𝑇𝐼𝐸𝐶

𝑇1

𝑇2

𝑇1

𝑑𝑇 = ℎ4 − ℎ5 (4. 5) 

𝑇2 = 𝑇1 +
ℎ4 − ℎ5 − ∫ 𝐿𝑤

𝜕𝑥
𝜕𝑇

𝑑𝑇
𝑇𝐼𝐸𝐶

𝑇1

𝑐𝑝𝑎 + 𝑥𝐼𝐸𝐶𝑐𝑝𝑣

(4. 6) 

ここで，TIECは IEC 湿り流路の出口温度であるから，IEC のみを用いた場合，TIEC = T2，

復熱器のみを用いた場合 TIEC=T1 である．タービン入口温度までの昇温に必要な比入熱量

qinを T2の上昇によって削減が可能であり，サイクル熱効率の向上を可能とした． 

 

 

Fig. 4.24 入熱量に対する顕熱変化の割合
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第 5 章 統括 

 

本論文ではタービン入口温度 50 ~ 150 ℃の低温領域における負圧ガスタービンサイクル

の性能を数値シミュレーションにより算出した．対象としたサイクル構成は IBC を基本サ

イクルとして，中間冷却に焦点を当てたものである．まず IEC を適用したサイクル及び，

復熱器を適用したサイクルについての性能計算を行い，空冷ベースで様々な条件における

サイクル性能比較を行った．また，中間冷却の冷却効率及び熱再生に着目し，IEC 及び復

熱器を組み合わせたサイクルの計算を行い，他の冷却方式と比較を行った．以下にその成

果を要約する． 

 

第 1 章では，本研究で着目した低温廃熱回収の有効性，ポテンシャルをはじめ，それを

有効化するいくつかの試みについて言及し，負圧ガスタービンサイクル(IBC)に関する先行

研究について述べた．また，IEC の動作原理について説明い，IBC に適用する優位性につ

いて述べ，本論文の意義と目的を明らかにした． 

 

第 2 章では，本研究で対象としたサイクル構成についてサイクル構成図を用いて説明し

た．IEC の計算方法及び，それを適用したサイクルの計算方法について説明を行った．  

 

第 3 章では，IBC に IEC を適用したサイクル及び，IBC に復熱器を適用したサイクルの

性能計算を行い，ベースラインとして空冷の IBC との性能比較を行った．IEC を適用した

IBC(IEC-IBC)では、タービン入口空気が高湿分空気となり比熱の増大をもたらすことに加

え，中間冷却の冷却効率も向上させることが示され，全ての条件下で比出力の増大が見ら

れた．熱効率の観点からも，85°C 未満の低温で廃熱を利用するのに特に効果的であること

が相対湿度 40 ~ 60 %である仮定の下で示された．本章において得られたいくつかの結論を

以下に記述する． 

 

(1) IEC-IBC の比出力は、吸気条件に関係なく、従来の空冷および復熱器を適用した IBC

よりも高い値を示した． 
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(2) タービン入口温度が 50 ℃ ~ 60 ℃程度の低温である場合、またはタービン入口温度

150 ℃において圧縮機断熱効率が 80 ~ 83 %において、IEC-IBC は、空冷，復熱器を

用いた中間冷却モードと比較して最高の熱効率を示した． 

(3) サイクル比出力は、作動空気の湿度の増加と IEC による冷却効率の向上につれて向

上する． 

(4) IEC が適用されると、サイクルに流入する作動空気の湿度の減少に比例して熱効率

が増加する． 

(5) 中間冷却装置流路長が流路長 2 ~ 10 m の範囲において，復熱器を用いた場合，その

サイクル性能変化が顕著であり，流路長が短くなるにつれて熱効率及び比出力が低

下する．それに対して IEC を適用した場合，伝熱が促進されるため流路長の変化に

対して熱効率及び比出力の変化は小さく，工学上重要なサイクル装置全体の小型化

に適している． 

 

第 4 章では，第 3 章の結果を受け，サイクル内熱再生を顕熱として行うことによる入熱

量の削減と，中間冷却過程における凝縮を抑制することによる冷却効率の向上を目的とし

て IEC 及び復熱器を適用した IBC についての性能計算及び結果の考察を行った．タービン

入口温度 50 ℃~150 ℃で復熱器のみを適用したものと比較して 1.14 % ~ 1.53 %の熱効率の

向上が見られた．また，IEC－IBC と比較した場合，0.74 % ~ 3.73 %の熱効率の向上が見ら

れ，熱効率の大幅な向上が確認された．本章において得られたいくつかの結論を以下に記

述する． 

 

(1) 比出力に関して，中間冷却における IEC 割合 LIEC/Ltot を増加させると比出力は向上

するが，タービン出口空気温度によってその向上傾向が異なる．また，熱効率に関し

ては，LIEC/Ltot条件によって熱効率の最大値をとる最適な値が存在する． 

(2) タービン入口温度及び最適圧力比によってタービン出口空気温度が 100 ℃程度以上

の高温となる場合，中間冷却における IEC 割合，LIEC/Ltotが高くなると，作動空気の

湿度が高まるため，冷却過程で凝縮が発生する．これにより冷却効率が低下するこ

とで，熱効率の低下を引き起こす． 

(3) 流入空気質量流量が大きい及び，中間冷却装置の流路長が不十分である場合には，

IEC 割合，LIEC/Ltotを増加させることによって，熱効率と比出力の向上が可能である．
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これは IEC 内では復熱器と比較して，伝熱が促進されるため冷却性能が向上するた

めである． 

(4) 吸入空気の湿度の低下によってサイクル熱効率及び比出力が向上するが，湿度が低

下することによって熱効率を最大化するために必要な IEC 割合が増加する傾向にあ

るが，タービン入口温度 150 ℃，吸入空気 25 ℃で相対湿度 20 ~ 100 %で LIEC/Ltot = 

0.2 ~ 0.4 で最大熱効率を示す． 

(5) タービン出口空気の高温熱を顕熱としてサイクル内熱再生を行い，それに続く IEC

による冷却によって，すべての条件で他の IBC 構成よりも高い熱効率を可能とし，

加えて復熱器のみを適用した場合と比較して比出力の減少も抑制することができる． 

 

以上により，本論文ではタービン入口温度 50 ℃ ~ 150 ℃の低温領域におけるサイクル性

能計算によって，IBC の中間冷却において，IEC による高湿分空気の生成と冷却効率の向

上及び，復熱器による顕熱としての熱再生によって比出力の増加，熱効率の向上が達成可

能であることが示された． 
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