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記号 

 

本論文中に使用する主な記号と添え字は以下の通りである． 

 

記号 

cP 定圧比熱 [kJ / kg K] 

h 比エンタルピー [kJ / kg] 

ḿ 質量流量 [kg / s] 

P 圧力 [kPa] 

PR 圧力比 [-] 

𝜂 熱効率 [-] or [%] 

Q 熱量 [kW] 

W 仕事量 [kW] 

T 温度 [K] or [℃] 

x 乾き度 [-] 

y モル分率 [-] 

∆P 圧力差 [kPa] 

∆T 温度差 [K] 

k 熱通過率 [-] 

L 伝熱管長さ [m] 

R 管径 [m] 

λ ステンレスの熱伝導率 [W / m K] 

d 等価直径 [m] 

g 重力加速度 [m / s2] 

β 体膨張係数 [1 / K] 

ν 動粘性係数 [m2 / s] 

μ 粘性係数 [Pa s] 

ρ 密度 [kg / m3] 

hv 蒸発潜熱 [kJ / kg] 

σ 表面張力 [N / m] 
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α 熱伝達率 [W / m K] 

f 摩擦圧力係数 [-] 

 

添字 

ALL 統合  

PRE 予熱器  

EVA 蒸発器  

SUPH 過熱器  

COND 凝縮器  

T, TURB タービン  

P, PUMP 作動媒体ポンプ  

V 気相  

L 液相  

i 内管  

o  外管  

in 入口  

out 出口  

wf 作動媒体  

hw 熱源水  

cw 冷却水  

pp ピンチポイント  

eq 等価  

tp 二相状態(two-phase)  
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第 1 章 序論 

 

1.1 研究背景 

  

近年の急速な経済発展や人口増加はエネルギー消費量の増大を引き起こしている．化石燃

料は世界のエネルギー消費の大部分を占めているが，エネルギー資源の使用率が新たな埋蔵

地の発見率よりもはるかに高いため，化石燃料は有限の供給源であると推定されている．化

石燃料資源の急速な枯渇とその環境への影響により，現在，化石燃料から再生可能エネルギー

源へのエネルギー依存のシフトと利用可能なエネルギー源の効率的な活用が課題となってい

る． 

 そこで重要となってくるのが排熱回収である．排熱回収は化石燃料の需要だけでなく温室

効果ガスも減少させ，将来のためにより持続可能な社会を提供するのに役立つ．排熱源はそ

の排熱温度の範囲によって，高温(>650℃)，中温(230-650℃)，低温または低品位(<230℃)と特

徴付けられる[1]．図 1.1 には産業部門熱需要の利用温度および排熱温度を示す．また，図 1.2

には業種別・温度帯別の排ガス熱量を示しており，この図から，200℃未満の未利用熱量(排

ガス熱量)が全体の 75%以上を占めていることが分かる．低品位排熱資源は非常に大きなポテ

ンシャルを持っていることが分かり，これを有効に活用する技術が開発，導入することがで

きれば国内の産業分野のエネルギー消費量削減に大きく貢献できると考えられる． 

 排熱の利用手段としては，給湯や暖房といった直接的な利用があるが，熱は輸送が行いに

くいため汎用性に欠ける．一方，排熱を熱源として電気へ交換することにより，輸送が容易

になる，熱以外の需要にも利用できるなどの点から，熱と比較して汎用性が高くなる．この

ことから低品位の産業排熱資源を電力に変換する方法の研究は非常に重要であり，近年，有

望な低品位排熱回収技術の 1 つであるオーガニックランキンサイクル(ORC)の研究が大幅に

増加している．ORC はシンプルな構造，高い信頼性，成熟した技術およびメンテナンスの容

易さにより，低温熱を電力に変換することが可能な技術として認められており，実用化した

例も報告されている[2]． 

 ORC が従来のランキンサイクルと異なるのは，作動媒体として水の代わりに水よりも沸点

の低い有機媒体を用いるところである．作動媒体の選択は，熱効率，正味出力および環境の

観点からORC発電システムの最適なパフォーマンスを実現するための重要な要素の 1つであ
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る．しかし，既存の ORC の作動媒体ほとんどは，オゾン層の破壊や地球温暖化など環境に悪

影響を及ぼす冷媒として規制対象に分類されている．時代とともに環境問題への関心が高ま

り，クロロフルオロカーボン(CFC: Chlorofluorocarbon)およびハイドロクロロフルオロカーボ

ン(HCFC: Hydrochlorofluorocarbon)からハイドロフルオロカーボン(HFC: Hydrofluorocarbon)へ

と冷媒は革新的な進化を遂げてきた．今日，CFC・HCFC 系冷媒は，オゾン層破壊防止の観点

から全廃されている．現在，冷凍空調機用冷媒として普及している HFC 系冷媒は，オゾン層

には影響を及ぼさないが，地球温暖化への影響度は二酸化炭素の数百倍～数千倍とであり地

球温暖化係数(GWP: Global Warming Potential)の値は非常に大きく，1997 年の地球温暖化防止

京都会議(COP3)および 2016 年のキガリ改正において規制対象となっている．例えば，ORC

の作動媒体に広く使用されている HFC 系冷媒の R245fa は GWP 値が 1030 と非常に高い． 

このような背景から，現在の冷媒の環境問題を克服するために，オゾン層および GWP 値が

小さい次世代冷媒として，ハイドロフルオロオレフィン(HFO: Hydrofluoroolefin)が注目されて

いる．最近では，REFPROP10.0 などのいくつかの商用ソフトウェアに HFO 系冷媒が追加され

ており，現実的なプロセスシミュレーションが可能となっている．その中でも，R1234yf と

R1234ze(E)は 2013 年の時点で商業的に利用可能であり，熱力学特性に関する理論的研究が多

くされている．しかしながら，100℃以下の熱源とした研究に関してはごくわずかしかなく，

冷媒の圧力損失特性および蒸発熱伝達特性についてまだ明らかにされていない部分が多い． 

そこで本研究では，100℃以下の温度域についての熱源に関して，蒸発器における作動媒体

の圧力損失特性および蒸発熱伝達特性に関する実験的研究を行い，それがサイクル性能にど

のような影響を与えるかを解明することで，低温度発電サイクルにおける蒸発器設計および

作動媒体選択の指針となる知見を得ることを試みるものである． 
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図 1.1 産業部門熱需要の利用温度および排熱温度[3] 

 

 

図 1.2 業種別・温度帯別の未利用熱量[4] 
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1.2 オーガニックランキンサイクル（ORC）の概要 

 

 図 1.3 に ORC の概略図を示す．ORC は高圧の液体を気化させ，それが次に低圧に膨張して

機械的仕事をするという点で蒸気ランキンサイクルと似ている．サイクルは通常，作動媒体

ポンプ，蒸発器，タービンおよび凝縮器で構成されている．ランキンサイクルと異なる点は，

作動媒体として水ではなくフロンガスなどの水よりも沸点が低い物質を用いるため，低温度

の熱源からの発電が可能となる点である．ここで用いられる蒸発器の熱源には，地熱をはじ

めとする温泉熱，工場や発電所などからの排熱が用いられ，産業的に用いられる熱温度より

比較的温度の低い，これまで利用価値のなかった熱源を活用することができる．一般的に ORC

システムは，熱源からの熱交換により低沸点作動媒体が沸騰蒸発して蒸気となり，その蒸気

がタービンを回すことで発電を行う密閉型サイクルであるが，図 1.4 に示すように，温水排熱

側の流れと ORC の流れの 2 つの熱サイクルができるバイナリ発電システムが主流である． 

実際の事例として， 2012 年から大分県別府市に温泉を熱源とした神戸製鋼所のマイクロバ

イナリー MB-70H(以下マイクロバイナリー)[5]が導入されており，本製品は 70～95℃の温水を

使用し，100kW 以下の容量となっている．導入先では，自噴泉を汽水分離器で取り出した蒸

気から温水媒体へ熱交換器を介して熱交換を行い，その温水がマイクロバイナリーに供給さ

れる．マイクロバイナリー内部の作動媒体には低沸点かつ不活性ガスである HFC245fa が用い

られ，熱交換器により作動媒体は沸騰蒸発し，蒸気がスクリュータービンを回し最大で約

70kW の発電を行う．また 2013 年には，九州電力山川発電所に川崎重工のグリーンバイナリー

タービン KFR-2 (250kW 機)が採用され，実証試験を行った．この機器は代替フロン HFE を

ORC の作動媒体とし，熱源温度 80~130°C の温水および蒸気の地熱または排熱を利用する．

このように国内においても実用化に向けた機器の導入はすでに始まっている． 
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図 1.3 ORC 概略図 

 

 

図 1.4 バイナリ発電における ORC のフロー図[6] 
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1.3 従来の研究 

 

1.3.1 低温熱回収 ORC に関する従来の研究 

 

 低温熱回収 ORC に関する研究は，排熱回収，バイオマス発電，地熱および太陽熱回収など

広い分野にわたって数多くされている．特に，ORC の作動媒体については数多くの研究と試

験運用がされており，最適な作動媒体の選択は，熱源温度と冷却温度の条件に強く依存して

いる[7]．図 1.5 は単一作動媒体と熱源との間の熱伝達プロセスを示している．図 1.5 から単一

作動媒体では蒸発過程において作動媒体温度は一定に保たれ，特に，高クオリティでは作動

媒体と熱源の間に大きな温度差が生じており，これが大きなエクセルギー損失を引き起こし

ている[8]．この温度差を最小限に抑え，サイクルのエクセルギー損失を減少させることが熱効

率の上昇につながる．これを解決するために，多くの研究が行われており，主な解決策とし

て作動媒体に非共沸混合物の使用が提案されている．非共沸混合物とは 2 種類以上の単一媒

体を組み合わせた混合物である．非共沸混合物は気液平衡状態の飽和蒸気と飽和液の組成が

異なるため，露点温度と沸点温度は一致せず，蒸発・凝縮過程において非等温相変化である．

非共沸混合物を発電サイクルの作動媒体として使用すると，蒸発・凝縮過程において作動媒

体の温度変化が生じ，蒸発器における温度不一致が改善される．これを図 1.6 に示す．この方

法を適用することにより，蒸発過程における不可逆損失が減少する．ORC の作動媒体として

非共沸混合物を用いたサイクル性能評価に関する従来の研究を以下に示す． 

 Kang[9]らは ORC の性能における 10 種類の混合物の影響を分析し，この研究の範囲内では

R245fa/R600a(0.9/0.1)混合物が最も適した混合物であることを示した． 

Radulovic[10]らは低温地熱を熱源とする ORC 発電を目的に，6 つの非共沸混合物を提案し，

R143a/R124(0.7/0.3)混合物がエクセルギー効率最大の 47%を達成し，また，非共沸混合物と

R143a の比較分析を行い，同じ操作条件で最大で 15%のサイクル効率向上を示した． 

同様に作動媒体に非共沸混合物を使用する ORC のエクセルギー効率計算を Heberle[11]らは

行い，120℃未満の熱源において単一作動媒体に比べエクセルギー効率が最大 15%向上するこ

とを示した．さらに，作動媒体と冷却水との温度差が小さくなるほど，より高いエクセルギー

効率につながることを示した． 

Liu[12]らは，様々なモル分率における R600a / R601a 混合物を研究し，地熱水温がそれぞれ

110，130 および 150℃の R600a と比較して，この混合物を 11%，7%および 4%まで使用する



7 

 

ことで ORC 発電を最適化できることを示した． 

Yue[13]らは，非共沸混合物を使用して地熱 ORC システムの性能を調査し，作動媒体として

非共沸混合物を使用するとエネルギーおよびエクセルギー効率が向上することを示し，さら

に，混合物におけるイソペンタンのモル分率は特定の組成比に対して最適な熱性能が得られ

ることを示した． 

工業用ボイラから排熱を回収する ORC について，You-Rong Li[14]らは ORC の作動媒体とし

て非共沸混合物と単一媒体とを比較し，非共沸混合物の使用は ORC の性能を経済的に改善す

ることを示した． 

 

 

 

図 1.5 単一作動媒体と熱源との間の熱伝達プロセス 
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図 1.6 非共沸混合作動媒体と熱源との間の熱伝達プロセス 

 

 

1.3.2 平滑管内圧力損失に関する従来の研究 

 

 本研究では，従来の水平平滑管における二相流圧力損失予測式を用いて，各微小区間の圧

力を算出しているため，本節に従来の圧力損失に関する代表的な研究についてまとめる．水

平平滑管内流の圧力損失に関して，これまでに多くの研究が行われている． 

相変化を伴う水平管内気液二相流の圧力損失は，次式に示すように運動量の変化による圧

力変化と，管内壁面および気液界面での摩擦によって生じる． 

(
∆𝑃

∆𝑧
)
TP

= (
∆𝑃M
∆𝑧

)
TP

+ (
∆𝑃F
∆𝑧

)
TP

 (1.1) 

ここで，(ΔP/Δz)TPは単位長さ当たりの静圧の降下量(圧力勾配)，(ΔPM/Δz)TPは運動量変化によ

る圧力勾配，(ΔPF/Δz)TPは二相流の摩擦による圧力勾配である．管内凝縮流および蒸発流の圧

力損失を整理するには，これら運動量変化および摩擦による圧力損失を見積もる必要がある． 

運動量変化による圧力勾配(ΔPM/Δz)TPは，次式で表される分離流モデル[15]で見積もられるこ

とが多い． 
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(
∆𝑃M
∆𝑧

)
TP

=

[
𝐺2𝑥2

𝜉𝜌𝑉
+
𝐺2(1 − 𝑥)2

(1 − 𝜉)𝜌𝐿
]
𝑧+∆𝑧

− [
𝐺2𝑥2

𝜉𝜌𝑉
+
𝐺2(1 − 𝑥)2

(1 − 𝜉)𝜌𝐿
]
𝑧

∆𝑧
 

(1.2) 

ここで，G は作動媒体質量速度，x はクオリティ，𝜉はボイド率，ρL および ρV はそれぞれ液

および蒸気の密度である．添字 z および z+∆z は冷媒流れ方向の位置を示す．なお，運動量変

化による圧力変化は，凝縮流の場合は流れ方向に圧力を上昇させ，蒸発流の場合は流れ方向

に圧力を降下させる． 

また，二相流における圧力損失を計算するためには摩擦圧力損失の式が必要となる． 

Lockhart-Martinelli[16]は分離流モデルに基づき，以下のように整理している． 

(
∆𝑃F
∆𝑧

)
TP

= 𝛷L
2 (
∆𝑃F
∆𝑧

)
L
 (1.3) 

(
∆𝑃F
∆𝑧

)
TP

= 𝛷V
2 (
∆𝑃F
∆𝑧

)
𝑉

 (1.4) 

ここで，(ΔPF/Δz)L および(ΔPF/Δz)V はそれぞれ二相流中の液および蒸気が各相の独立した流路

を流れた場合の摩擦による圧力勾配である．(ΔPF/Δz)L および(ΔPF/Δz)V は以下のように定義さ

れる． 

(
∆𝑃F
∆𝑧

)
L
= 2𝑓L

𝜌L𝑢L
2

𝑑hL
 (1.5) 

(
∆𝑃F
∆𝑧

)
V
= 2𝑓V

𝜌V𝑢V
2

𝑑hV
 (1.6) 

ここで，fL および fv はそれぞれ液および蒸気のファニングの管摩擦係数，dhL および dhv はそ

れぞれ液および蒸気の流路の水力相当直径である．これらと Lockhart-Martinelli パラメータの

間には以下の関係が成り立つ． 

𝑋2 = (
∆𝑃F
∆𝑧

)
L

(
∆𝑃F
∆𝑧

)
V

⁄ =
𝛷V
2

𝛷L
2 (1.7) 

また，気相と液相の両方が乱流の場合の Lockhart-Martinelli パラメータ Xttは次式で表される． 

𝛸tt = (
𝜌𝑉
𝜌𝐿
)
0.5

(
𝜇𝐿
𝜇𝑉
)
0.1

(
1 − 𝑥

𝑥
)
0.9

 (1.8) 

これまでに行われた多くの管内二相流に関する研究において，圧力損失は Lockhart-Martinelli

パラメータ Xttと二相増倍係数 ΦLおよび ΦVを用いて整理されている．表 1.1 に圧力損失に関
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する従来の相関式とその基となった実験データを得るために行われた実験の条件を示す． 

 Jung[17]らは管内径 9.1mm のステンレス鋼管を用いて R22，R114，R12 および R152a の純冷

媒または混合冷媒を用いた沸騰環状流における摩擦圧力損失の実験を行い，実験結果から

Martinelli-Nelson[18]の相関式に換算圧力のパラメータを加えた相関式を提案している． 

Chisholm-Laird[19]は，管内径 196.8，257.4mm の平滑管を用いて水平管内の空気―水断熱二

相流実験を行い，実験結果をもとに無次元パラメータ X を用いた摩擦圧力損失に関する相関

式を提案している． 

 原口[20]らは，管内径 8.4mm の水平平滑管内における R22，R134 および R123 を作動媒体と

して用いた凝縮実験を行い，摩擦圧力損失を Lockhart-Martinelli のパラメータで整理し，質量

速度および物性値の影響を考慮した相関式を提案している． 

久保田[21]らは，管内径 6.34~6.40mm の平滑管内における冷媒 R407C の蒸発流の圧力損失実

験を行い，実験データを森らの濡れ境界角度の整理式を用いて，波状流域と環状流域を分類

し，波状流域に対して重力の影響をフルード数の関数で補正した相関式を提案している． 

 Xu-Fang[22]は，他の研究者によって得られた凝縮流の二相摩擦圧力損失に関する実験データ

を基に，従来提案されている相関式を評価し，Muller-Heck[23]の式，Friedel[24]の式，Cicchitti[25]

らの式とよく一致することを示し，それらの式に含まれるパラメータを用いた相関式を提案

している． 

 Ould Didi[26]，Kattan, N.[27]らは，管長さ 3.013m，管内径 10.92mm と 12.00mm の 2 つの水平

平滑管を用いて，質量速度 100~500kg/m2s，クオリティ 0.04~1.0 の条件で，R134a，R123，R402A，

R404A および R502 の蒸発実験をおこない，実験結果と他の研究者らによる 7 つの二相域にお

ける圧力損失予測式との比較を行い，Müller-Heck[23]の式と Grönnerud[28]の式が最も正確に予

測することを示した． 
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表 1.1 圧力損失に関する従来の研究 

著者(発表年) 試験流体 提案式と実験条件 

Jung, D. S. [17] 

Radermacher, R. 

(1989) 

R22 

R114 

R12 

R152a 

R22/R114 

R12/R152a 

・試験伝熱管 

di = 9.1 mm 

304 ステンレス鋼管 

・実験条件 

蒸発流 

P = 0.2 ~ 0.8 MPa 

q = 10 ~ 45 kW/m2 

G = 230 ~ 720 kg/m2s 

𝛷TP
2 = 30.78𝑥1.323(1 − 𝑥)0.477𝑃R

−0.7232 

(
𝛥𝑃𝐹
𝛥𝑧

)
TP

=
2𝑓LO𝐺

2

𝑑i𝜌L
[
1

∆𝑥
∫ 𝛷TP

2
𝑥2

𝑥1

𝑑𝑥] 

𝑓LO = 0.046𝑅𝑒LO
−0.2 

 

Chisholm, D. [19] 

Laird, A. D. K. 

(1958) 

Air-Water 

 

 

・試験伝熱管 

d = 196.8, 257.4 mm 

・実験条件 

G = 190 ~ 2930 kg/m2s 

𝛷L = 1 +
21

𝑋
+

1

𝑋2
 

 

原口 英剛[20]   

小山 繁 

藤井 哲 

(1994) 

R22 

R134a 

R123 

 

 

・試験伝熱管 

di = 8.4 mm 

・実験条件 

凝縮流 

P = 0.38 ~ 1.85 MPa 

q = 3.2 ~ 32.7 kW/m2 

G = 99.8 ~ 402.0 kg/m2s 

𝛷V
2 =

(∆𝑃F ∆𝑧⁄ )

(∆𝑃V ∆𝑧⁄ )
 

(
𝛥𝑃V
𝛥𝑧

) =
0.092𝐺2𝑥2

𝑑i𝜌V(𝐺𝑥𝑑i/𝜇V)0.2
 

𝛷V = 1 + 0.5 {
𝐺

√𝑔𝑑𝑖𝜌V(𝜌L − 𝜌V)
}

0.75

𝑋tt
0.35 
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表 1.1 圧力損失に関する従来の研究（つづき） 

著者(発表年) 試験流体 提案式と実験条件 

久保田 淳[21] 

内田 麻里 

鹿園 直毅 

(2001) 

R407C ・試験伝熱管 

di = 6.34 ~ 6.40 mm 

・実験条件 

蒸発流 

Tsat = 5 ℃ 

q = 10 ~ 40 kW/m2 

G = 100 ~ 500 kg/m2s 

𝛷L
2 =

(∆𝑃F ∆𝑧⁄ )

(∆𝑃L ∆𝑧⁄ )
 

𝑓L = (
𝛥𝑃L
𝛥𝑧

) (
𝑑i

2𝜌L𝑉L
2) = 0.046𝑅𝑒L

−0.2 

𝛷L = 1 + {1 − exp⁡(−1.39𝐹𝑟0.711)}
2.19

𝑋tt
0.838 

𝐹𝑟 =
𝐺𝑥

√𝑔𝑑𝑖𝜌V(𝜌L − 𝜌V)
 

 

Xu, Y. [22] 

Fang, X. 

(2013) 

R22 

R32 

R134a 

R125 

R410A 

R236ea 

R290 

R600a 

R717 

 

・試験伝熱管 

dh = 0.1 ~ 10.07 mm 

・実験条件 

凝縮流 

q = 2 ~ 55.3 kW/m2 

G = 20 ~ 800 kg/m2s 

𝛷LO
2 = 𝑌𝑥3 + (1 − 𝑥2.59)0.632[1 + 2𝑥1.17(𝑌 − 1)

+ 0.00775𝑥−0.475𝐹𝑟TP
0.535𝑊𝑒TP

0.188] 

𝑌 =
(∆𝑃VO ∆𝑧⁄ )

(∆𝑃LO ∆𝑧⁄ )
 

𝐹𝑟TP =
𝐺TP
2

𝑔𝑑𝑖𝜌TP
2  

𝑊𝑒TP =
𝐺TP
2 𝑑𝑖

𝜎𝜌TP
2  

𝜌TP =
1 − 𝑥

𝜌L
+

𝑥

𝜌V
 

(
𝛥𝑃

𝛥𝑧
)
TP

= 𝛷LO
2 (

𝛥𝑃

𝛥𝑧
)
LO
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表 1.1 圧力損失に関する従来の研究（つづき） 

つづき  (
𝛥𝑃

𝛥𝑧
)
LO

=
𝐺TP
2

2𝑑i𝜌L
𝑓LO 

𝑓 =
64

𝑅𝑒
⁡⁡for⁡⁡𝑅𝑒 ≤ 2000           (𝑅𝑒 ≤ 2000) 

𝑓 = (1.1525𝑅𝑒 + 895) × 10−5 (2000 ≤ 𝑅𝑒 ≤ 3000) 

𝑓 = 0.25 [log (
150.39

𝑅𝑒0.98865
−

152.66

𝑅𝑒
)]

−2

   (3000 ≤ 𝑅𝑒) 

 

Ould Didi, M. B. [26] 

Kattan, N. 

Thome, J. R. 

(2002) 

 

R134a 

R123 

R402A 

R404A 

R502 

 

・試験伝熱管 

d = 10.92 ~ 12.0 mm 

L = 3.013 m 

x = 0.04 ~ 1.0 

・実験条件 

G = 100 ~ 500 kg/m2s 

 

 

 

1.3.3 平滑管内強制流動沸騰熱伝達に関する従来の研究 

 

 水平平滑管内蒸発流の熱伝達特性は，液体の核沸騰と気液界面での蒸発を伴う強制対流蒸

発によって行われ，低クオリティ域では核沸騰熱伝達が支配的であり，クオリティの増加と

ともに核沸騰が抑制され，強制対流蒸発が支配的になることが知られている．Chen[29]らが提

案した蒸発熱伝達率の相関式は核沸騰による熱伝達と強制対流蒸発による熱伝達の両方の影

響を受け，両者の熱伝達率の和として次式のように表される． 

𝛼 = 𝛼con + 𝛼nb = 𝐹𝛼LO + 𝑆𝛼pb (1.9) 

ただし，αconは強制対流による熱伝達率，αnbは核沸騰による熱伝達率である．αLOは液だけが

管内を満たして流れた場合の熱伝達率であり，Chen は Dittus-Boelter の式で表し，αLOにパラ

メータ F を加えて αcon を表している．F は液単相の場合に対する気液二相の速度の増大を表

すパラメータである．αpbはプール沸騰の熱伝達率であり，Forster-Zuber の式で表し，αpbにパ

ラメータ S を加えて αnbを表している．S はプール沸騰に比べて強制対流沸騰の場合に有効過

熱度が減少することを表すパラメータである．Chen の式では，パラメータ F，S を次式のよ

うに提案している． 
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𝑆 = 0.9622 − 0.5822𝑡𝑎𝑛−1 (
𝑅𝑒tp

61800
) (1.10) 

𝐹 = (1.0 + 𝑋tt
−0.5)1.78 (1.11) 

𝑅𝑒tp = 𝑅𝑒LO𝐹
1.25 (1.12) 

Chen の式は鉛直管の実験データに基づいて提案されたものであるが，水平管に対してもよ

く引用されている． 

森[30]らは，蒸発管内の熱伝達特性は流動様相が環状流であるか分離流であるかによってそ

の特性が異なることから，環状流域および分離流域それぞれの蒸発熱伝達率の相関式を提案

している．なお，流動様相の判別として，吉田[31]らの管内のぬれ境界角度の整理式を修正し

た式を提案している． 

高松[32]らは，内径 7.9 mm の銅製平滑管を用いて単一成分冷媒 R22，R114，R134a および

R12 について管内の沸騰・蒸発実験を行い，主に環状流の蒸発熱伝達率を強制対流の熱伝達

率と核沸騰の熱伝達率の和で表す Chen の式に基づいた式を提案している． 

Yu[33]らは，管内の表面粗さ測定および表面構造を観察し，内径 7.9 mm および 8.4 mm の銅

製平滑管を用いて，冷媒 R134a，R123，R22 および R114 の管内沸騰流の熱伝達実験を行い，

実験結果から管内表面効果を考慮した熱伝達率の相関式を提案している．なお，Yu らの式も

Chen の式をもとに作成されており，強制対流が支配的な領域では管内表面の影響はほとんど

依存しないことから，核沸騰による熱伝達率に管内表面効果を考慮している． 

 一方で，混合冷媒の蒸発熱伝達特性は，混合冷媒が共沸か非共沸かによって大きく異なり，

組み合わせる冷媒の標準沸点の差が小さい時，露点と沸点の温度差が極めて小さい共沸混合

冷媒となる．この場合には，純冷媒と同様の伝熱特性を持つと考えられる．一方で，混合す

る純冷媒の標準沸点の差が大きい時，露点と沸点の温度差を有する非共沸混合冷媒となる．

この場合には，蒸発熱伝達特性は大きく異なり，純冷媒や共沸混合冷媒に比べて蒸発熱伝達

率は低下することが知られている．非共沸混合冷媒の蒸発過程では，気液界面で低沸点成分

が高沸点成分に比べてより多く蒸発するため，液相側は高沸点成分の濃度が，気相側は低沸

点成分の濃度が増大することにより，濃度分布に起因する温度分布が形成される．その結果，

気液界面の沸点が上昇し，蒸発に有効な気液界面と壁面の温度差が減少する．さらに，液相

内の気泡成長過程においても同様に，低沸点成分が優先的に蒸発するため気泡周囲の液は高

沸点成分の濃度が増大する．その結果，気泡周囲の液の沸点が上昇し，気泡成長に有効な壁

面との温度差が減少することにより，気泡の成長が阻害される．これらの要因に加えて，液
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相の沸点が上昇することによる液相の顕熱変化分の伝熱が行われるために，非共沸混合冷媒

の蒸発熱伝達率は純冷媒や共沸混合冷媒に比べて低下する． 

 Jung[34][35]らは，管内径 9.0 mm のステンレス製平滑管を用いて，混合冷媒 R22/R114 および

R12/R152a の水平管内沸騰蒸発実験を行い，核沸騰の熱伝達率および強制対流の熱伝達率それ

ぞれに対して拡散抵抗の影響を考慮した熱伝達率の相関式を提案している．純冷媒に比べて，

混合冷媒ではクオリティが 0.45~0.55 の範囲で熱伝達率が大きく劣化することを示した． 

高松[36]らは，管内径 7.9 mm の水平平滑管を用いて混合冷媒 R22/R114 の管内沸騰蒸発流の

熱伝達実験を行い，単一成分冷媒の場合と同様に，主に環状流域の蒸発熱伝達率の実験結果

から混合冷媒に対する熱伝達率の相関式を提案している．この相関式は高松らの単一成分冷

媒の相関式と同様に核沸騰による熱伝達率と強制対流による熱伝達率の和で表されている． 

Choi[37]らは，管内径 7.75 mm のステンレス鋼管を用いて，混合冷媒 R32/R134a および

R407C(R32/R125/R134a : 23/25/52 wt%)の水平平滑管内蒸発実験を行い，Choi らの純冷媒に対

する蒸発熱伝達率の相関式の核沸騰による熱伝達率に混合冷媒による補正項を加えた相関式

を提案している． 

表 1.2 に平滑管内における蒸発熱伝達率に関する従来の相関式の概要を示す． 
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表 1.2 平滑管内における蒸発熱伝達率に関する従来の研究 

著者(発表年) 試験流体 提案式と実験条件 

森 英夫[30]   

吉田 駿 

柿本 益志 

大石 克己 

(1999) 

R11 

R12 

R22 

R113 

R114 

R123 

R125 

R134a 

R142b 

R152a 

FC-13B1 

R410A 

 

 

・試験伝熱管 

di = 3.3 ~ 25.0 mm 

ステンレス鋼管または銅管 

・実験条件 

直接通電過熱・熱源水加熱 

P = 0.11 ~ 1.10 MPa 

q = 0.7 ~ 80.3 kW/m2 

G = 30 ~ 877 kg/m2s 

・𝜑𝑠 ≥ 162°(0.9𝜋) : 環状流の場合 

𝛼 = 𝐹𝛼𝐿 + 𝑆𝛼b 

𝐹 = 1 + 2𝛸tt
⁡-0.88 

𝛼b = 207
𝜆L
𝑑b

(
𝑞𝑑b
𝜆𝐿𝑇sat

)
0.745

(
𝜌v

𝜌𝐿
)
0.581

𝑃𝑟L
0.533 

𝑑b = 0.51√
2𝜎

𝑔(𝜌𝐿 − 𝜌V)
 

𝑆

=
1

{1 + 0.9 [
𝐺(1 − 𝑥)𝑑𝑖

𝜇𝐿
× 𝐹1.25/104]

0.5

(
𝑞

𝐺∆ℎLV
104)

−0.5

𝑋𝑡𝑡
−0.5}

 

・𝜑𝑠 < 162°(0.9𝜋) : 分離流の場合 

𝛼 =
𝜑𝑠
𝜋
𝛼wet 

𝛼wet = 𝐹𝛼𝐿 + 𝑆wet𝛼b 

𝑆wet =
1

{1 + 1.2 [
𝐺(1 − 𝑥)𝑑𝑖

𝜇𝐿
× 𝐹1.25/104]

0.3

(
𝑞wet

𝐺∆ℎLV
104)

−0.3

}

 

𝑞wet =
𝜋

𝜑𝑠
𝑞 
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表 1.2 平滑管内における蒸発熱伝達率に関する従来の研究（つづき） 

著者(発表年) 試験流体 提案式と実験条件 

高松 洋 [32] 

桃木 悟 

藤井 哲 

(1992) 

R22 

R114 

R12 

R134a 

 

 

・試験伝熱管 

di = 7.9 mm 

・実験条件 

熱源水加熱 

P = 0.25 ~ 1.15 MPa 

q = 1.9 ~ 85.9 kW/m2 

G = 218 ~ 358 kg/m2s 

𝛼 = 𝛼cv + 𝛼nb 

𝛼con = 0.0116𝐹 𝑅𝑒LO
0.89 𝑃𝑟L

0.4(𝜆𝐿 𝑑𝑖⁄ ) 

𝑅𝑒LO =
𝐺(1 − 𝑥)𝑑i

𝜇L
 

𝐹 = 𝐹𝛾
0.89/0.8

= (1 + 2𝛸tt
-0.88)0.89/0.8 

𝛼nb = 𝐾0.745𝑆𝛼pb 

𝑆 =
(1 − 𝑒−𝜉)

𝜉
 

𝛼𝐿 = 0.023
𝜆𝐿
𝑑𝑖
[
𝐺(1 − 𝑥)𝑑𝑖

𝜇𝐿
]
0.8

𝑃𝑟L
0.4 

𝜉 = 3.3 × 10−5𝐽𝑎1.25𝐿𝑎 (
𝛼cv

𝜆𝐿
) 

𝐿𝑎 = √
2𝜎

𝑔(𝜌𝐿 − 𝜌V)
 

𝐽𝑎 =
𝜌L𝑐𝑝L

𝜌V∆ℎLV
𝑇sat 

𝛼pb = 𝐶1𝛼SA = 1.35 × 207
𝜆L
𝑑b

(
𝑞𝑑b
𝜆𝐿𝑇sat

)
0.745

(
𝜌v

𝜌𝐿
)
0.581

𝑃𝑟L
0.533 

𝑑b = 0.0146 × 35 × 𝐿𝑎 

𝐾0.745 =
1

1 + 0.875𝜂 + 0.518𝜂2 − 0.159𝜂3 + 0.7907𝜂4
 

𝜂 =
𝛼con
𝑆𝛼pb
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表 1.2 平滑管内における蒸発熱伝達率に関する従来の研究（つづき） 

著者(発表年) 試験流体 提案式と実験条件 

Yu, J. [33] 

Momoki, S. 

Koyama, S. 

(1999) 

R22 

R123 

R134a 

R114 

R12 

・試験伝熱管 

di = 7.9 mm, 8.4 mm 

Rc= 1.0, 3.5 µm 

・実験条件 

熱源水加熱 

P = 0.25 ~ 1.14 MPa 

q = 2 ~ 111 kW/m2 

G = 100 ~ 361 kg/m2s 

𝛼 = 𝛼cv + 𝛼nb 

𝛼cv = 0.023
𝜆𝐿
𝑑𝑖
𝑅𝑒tp

0.8𝑃𝑟L
0.4 

𝑅𝑒tp = 𝐹1/0.8𝑅𝑒LO = (1 + 2𝑋tt
−0.88)1/0.8

𝐺(1 − 𝑥)𝑑i

𝜇𝐿
 

𝛼nb = 𝐾0.745𝑆𝛼pb 

𝐾0.745 =
1

1 + 0.875𝜂 + 0.518𝜂2 − 0.159𝜂3 + 0.7907𝜂4
 

𝜂 =
𝛼cv
𝑆𝛼pb

 

𝑆 =
(1 − 𝑒−𝜉)

𝜉
 

𝜉 = 5.0 × 10−5𝐽𝑎1.25𝐿𝑎 (
𝛼cv

𝜆𝐿
) 

𝐿𝑎 = √
2𝜎

𝑔(𝜌𝐿 − 𝜌V)
 

𝐽𝑎 =
𝜌L𝑐𝑝L

𝜌V∆ℎLV
𝑇sat 

𝛼pb = 1.25 × 207
𝜆L
𝑑b

(
𝑞𝑑b
𝜆𝐿𝑇sat

)
0.745

(
𝜌v

𝜌𝐿
)
0.581

𝑃𝑟L
0.533𝐹r 

𝑑b = 0.51𝐿𝑎 

𝐹r = (8𝑅𝑐)
(0.2−0.2𝑃R) 
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表 1.2 平滑管内における蒸発熱伝達率に関する従来の研究（つづき） 

著者(発表年) 試験流体 提案式と実験条件 

Jung, D. S. [34][35] 

Mclinden, M. 

Radermacher, R.  

Didion, D. 

(1989) 

 

R22 

R114 

R22/R114 

R12/R152a 

 

・試験伝熱管 

di = 9.0 mm 

L = 8.0 m 

ステンレス鋼管 

・実験条件 

q = 10 ~ 45 kW/m2 

G = 250 ~ 720 kg/m2s  

𝛼tp = 𝛼nbc + 𝛼cec = 𝑁𝛼SA + 𝐹p𝛼lo 

𝛼lo = 0.023
𝑘l
𝑑i
𝑅𝑒L

0.8𝑃𝑟L
0.4 

𝛼SA = 207
𝜆L
𝑏𝑑

(
𝑞𝑏𝑑

𝜆𝐿𝑇sat
)
0.674

(
𝜌v

𝜌𝐿
)
0.581

𝑃𝑟L
0.533 

𝑏𝑑 = 0.0146 × 35√
2𝜎

𝑔(𝜌𝐿 − 𝜌V)
 

𝑁 = 4048𝐵𝑜1.13𝑋tt
1.22 

𝐵𝑜 =
𝑞

𝐺∆ℎLV
 

𝐹p = 2.37 (0.29 +
1

𝑋tt
)
0.85

 

 

高松 洋[36] 

桃木 悟 

藤井 哲 

(1992) 

R22/R114 

 

・試験伝熱管 

di = 7.9 mm 

・実験条件 

熱源水加熱 

P = -0.40 ~ 0.81 MPa 

q = 0.7 ~ 72.9 kW/m2 

G = 214 ~ 393 kg/m2s 

𝛼 = 𝛼cvm + 𝛼nbm = 𝑆cvm𝛼cv + 𝐾0.745𝑆m𝛼pbm 

𝑆cvm =
1

1 + 0.30𝑥1.39(1 − 𝑥)−0.39(|𝑦V − 𝑦L| + |𝑦V − 𝑦L|2)
 

𝛼cv = 0.0116𝐹𝛾
(0.89/0.8)

𝑅𝑒LO
0.89 𝑃𝑟L

0.4(𝜆𝐿 𝑑𝑖⁄ ) 

𝑆m = 𝑆cvm
(1 − 𝑒−𝜉)

𝜉
+ (1 − Scvm) 
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表 1.2 平滑管内における蒸発熱伝達率に関する従来の研究（つづき） 

つづき  𝜉 = 3.3 × 10−5𝐽𝑎1.25𝐿𝑎 (
𝛼cv

𝜆𝐿
) 

𝐿𝑎 = √
2𝜎

𝑔(𝜌𝐿 − 𝜌V)
 

𝐽𝑎 =
𝜌L𝑐𝑝L

𝜌V∆ℎLV
𝑇sat 

𝛼pbm =
𝛼pb1𝛼pb2

𝛼pb2𝑦L1 + 𝛼pb1(1 − 𝑦L1)
(

1

1 + 4.8|𝑦V − 𝑦L|
) 

𝐾0.745 =
1

1 + 0.875𝜂 + 0.518𝜂2 − 0.159𝜂3 + 0.7907𝜂4
 

𝜂 =
𝛼cvm

𝑆m𝛼pbm
 

 

Choi, T. Y. [37] 

Kim, Y. J. 

Kim, M. S. 

Ro, S. T. 

(2000) 

R32/R134a 

R407C 

 

 

・試験伝熱管：平滑管 

di = 7.75 mm 

シームレスステンレス管 

・実験条件 

直接通電加熱 

P = 0.32 ~ 0.94 MPa 

q = 4.1 ~ 28.3 kW/m2 

G = 240 ~ 850 kg/m2s  

𝛼 = 𝐸𝛼DB + 𝐹M𝛼SA 

𝛼DB = 0.023𝑅𝑒L
0.8𝑃𝑟L

0.4 

𝛼SA = 207
𝜆L
𝑏𝑑

(
𝑞𝑏𝑑

𝜆𝐿𝑇sat
)
0.674

(
𝜌v

𝜌𝐿
)
0.581

𝑃𝑟L
0.533 

𝑏𝑑 = 0.0146 × 35√
2𝜎

𝑔(𝜌𝐿 − 𝜌V)
 

𝐸 = 49.971𝐵𝑜0.383𝑋tt
−0.758 

𝐵𝑜 =
𝑞

𝐺∆ℎLV
 

𝑆 = 0.909𝐶𝑜0.301 

𝐹M =
1

1 + 0.039{[𝑐𝑝L(𝑇dew − 𝑇bub)]/∆ℎLV}
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1.4 本論文の目的および構成 

 

 前節で述べたように，ORC は環境保護の観点から非常に重要な役割を担っている．ORC に

用いる作動媒体の熱力学特性に関する理論的研究は数多くされており，100℃前後の ORC を

用いた発電については技術が確立されてきている．一方で，実機の導入も増えてきている中，

実用化に向けた性能解析において作動媒体の伝熱性能は考慮されておらず，より実際の性能

に即した解析を行うのであればこれらを考慮する必要がある．また，最近注目されている HFO

系冷媒を含む非共沸混合冷媒の水平平滑管内における圧力損失特性および蒸発熱伝達特性に

ついてはまだ明らかにされていない部分が多い． 

そこで本研究では，100℃以下の極めて低い温度域についての熱源に関して，蒸発器におけ

る非共沸作動媒体の圧力損失特性および蒸発熱伝達特性に関する実験的研究を行い，それが

サイクル性能にどのような影響を与えるかを解明することで，低温度発電サイクルにおける

蒸発器設計および性能解析手法の指針となる知見を得ることを試みるものである． 

 

本論文は本章を含め，全 6 章から構成される．以下に本論文の構成を記載する． 

第 1 章では，本研究の研究背景，ORC の概要および従来の研究についてまとめ，本研究の

目的と概要を述べた． 

第 2 章では，ORC の理想条件下でのサイクル概要およびサイクル性能計算について説明す

る．  

第 3 章では，実験装置，実験方法および実験条件について説明する． 

第 4 章では，作動媒体として R245fa/R1234yf 混合物を用いた蒸発挙動実験の結果および既

存の相関式による予測結果との比較を行い，混合媒体の伝熱特性を考慮したサイクル性能解

析を行う． 

第 5 章では，水平平滑管内の蒸発実験により得られた気液二相圧力損失および蒸発熱伝達

の予測式を用いて，下水汚泥焼却施設への ORC 導入を想定したサイクル性能計算を行う． 

 第 6 章では，本論文の結論をまとめ，総括する． 
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第 2 章 理想条件下でのサイクル概要およびサイクル性能計算 

 

 第 2 章では，ピンチポイント温度差解析法を使用して単一媒体および非共沸混合媒体を作

動媒体として用いた場合の ORC システムの最適化をしている．ORC システムでは様々な熱

源と冷却水条件の組み合わせによってサイクルパラメータを最適化する必要がある．また，

熱交換器や作動媒体の選択とパラメータ設計は非常に重要であるが困難な作業であり，厳密

な設計とシミュレーションが必要である．したがって，ORC システムの厳密なシミュレーショ

ンと要素機器の選択を避けるために，ピンチポイント温度差解析法を用いた．ピンチポイン

ト温度差解析法とは，蒸発器と凝縮器のピンチポイントの位置を同時に推定し，様々な熱源

および冷却水条件で最高のパフォーマンスを実現するように蒸発器の圧力と作動媒体流量を

最適化する方法である．ピンチポイント温度差は熱交換器の実際の設計上の制限であるため，

熱回収およびシステム効率を最大とする動作パラメータの決定を容易にする．単一作動媒体

の場合，ピンチポイントは蒸発器の特定の場所に存在しており，湿り蒸気では飽和液体点，

過熱蒸気では飽和液体点または蒸発器出口に存在する．一方で，非共沸混合作動媒体の場合，

ピンチポイントは蒸発器のどこでも存在する可能性があるため，ピンチポイントを特定する

ためには繰り返し手法が必要である． 

 

2.1 サイクル概要 

 

 サイクル計算を行う際の ORC のサイクル構成を図 2.1 に示す．基本的なランキンサイクル

と同様に予熱器，蒸発器，タービン，凝縮器，作動媒体ポンプにより構成される．まず，飽

和液状態の作動媒体は作動媒体ポンプで昇圧され，予熱器および蒸発器で熱源水から受熱す

る．その後，蒸気となった作動媒体がタービンを通過することで仕事をし，タービンを出た

蒸気は凝縮器にて冷却水へと放熱し，飽和液状態へ戻り再び作動媒体ポンプに送られる．本

研究では，現在 ORC の作動媒体として広く用いられている R245fa と，将来の代替冷媒とし

て期待されている HFO 系低 GWP 冷媒 R1234yf およびそれらを混合した非共沸混合媒体を作

動媒体として用いる． 
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図 2.1 ORC のサイクル概要 

 

 

2.2 サイクルの熱力学的過程および関係式 

 

 図 2.2 の T-s 線図において，ORC の基本サイクルと過熱サイクルを示す．基本サイクルの場

合，ORC を循環する作動媒体は作動媒体ポンプにより圧縮(1→2)され，予熱器および蒸発器

で等圧受熱(2→3→4)される．その後飽和蒸気となった作動媒体がタービンにて膨張(4→5)し，

凝縮器にて飽和液状態となるまで等圧放熱(5→6→1)される．熱源水は蒸発器から予熱器へと

送られ(7→8→9)，冷却水は凝縮器を通過(10→11)しそれぞれ熱交換を行う．過熱サイクルの場

合，作動媒体は作動媒体ポンプにより圧縮(1→2)され，予熱器および蒸発器で等圧受熱

(2→3→4’)され，過熱蒸気となる．その後過熱蒸気となった作動媒体がタービンにて膨張

(4’→5’)し，凝縮器にて飽和液状態となるまで等圧放熱(5’→6→1)される．  

これらの状態点は，熱交換器におけるエネルギー収支や各要素機器の効率，ピンチポイン

ト温度差に基づいて求められる．本研究のサイクル計算において，すべてのプロセスは定常

状態とみなされ，熱伝達は熱源と冷却水でのみ発生すると想定している．また，各要素機器

の運動エネルギーおよび位置エネルギーの変化は無視している．タービンおよび作動媒体ポ

ンプにおける膨張・圧縮過程では，一定の等エントロピー効率が想定されている．第 2 章で

は，各構成要素および要素機器をつなぐ配管における圧力損失は無視している． 
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作動媒体ポンプおよびタービンの等エントロピー効率 ηP，ηT は，それぞれポンプ機器前後

のエンタルピーh を用いて以下の式で表せる(添え字は図 2.2 を参照)． 

𝜂𝑃 =
ℎ(𝑝2, 𝑠1) − ℎ1

ℎ2 − ℎ1
 (2.1) 

𝜂𝑇 =
ℎ4 − ℎ5

ℎ4 − ℎ(𝑝5, 𝑠4)
 (2.2) 

 

 

 

図 2.2 ORC の T-s 線図 
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2.3 サイクル計算方法 

 

 以下の各諸量をサイクル計算の既知量として与える． 

⚫ 予熱器および蒸発器の総熱交換量：QPRE＋QEVA 

⚫ 熱源入口温度：Thwin 

⚫ 熱源出口温度：Thwout 

⚫ 冷却水入口温度：Tcwin 

⚫ 冷却水出口温度：Tcwout 

⚫ 熱源水ピンチポイント温度差：dTpphw 

⚫ 冷却水ピンチポイント温度差：dTppcw 

⚫ 作動媒体ポンプ・タービン等エントロピー効率：ηP，ηT 

⚫ 混合作動媒体混合比（指定した成分のモル分率）：ya 

（単一作動媒体の場合は ya＝1 または不要） 

これらの条件を与えることで，各関係式を用いて各点の状態量が決定される．したがって，

与えられた作動媒体と作動媒体の質量流量について，蒸発器および凝縮器におけるピンチポ

イント温度差の条件を満たすように蒸発器と凝縮器の圧力を繰り返し計算することで，すべ

ての状態点を決定することができる．ピンチポイントを見つけるために，蒸発器および凝縮

器は多数の微小区間に分割され，各点における熱源と作動媒体の温度差を得るために，各微

小区間にエネルギー収支式を適用している．ピンチポイント温度差は分割したすべての点に

おける温度差の最小値となる． 

 本解析では，予熱器および蒸発器の総熱交換量 QPRE＋QEVAを 1000kW とし計算する．以下

に，サイクルの計算手順を示す．状態点は図 2.2 内の数字を用いる． 

 

1) 初期値として，蒸発器と凝縮器の圧力比 PR，作動媒体の質量流量 mwf，冷却水入口と状

態 1 の作動媒体との温度差 ΔT1,cwを仮定する． 

2) 凝縮器出口における温度 T1を計算する． 

 T1 = Tcwin +ΔT1,cw (2.3) 

3) 凝縮器出口における圧力 P1，比エンタルピーh1，比エントロピーs1を計算する． 

 P1 = P(T1, x1, ya) (2.4) 

 h1 = h(T1, x1, ya) (2.5) 
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 s1 = s(T1, x1, ya) (2.6) 

ここで，x1 は作動媒体の凝縮器出口における乾き度であり，凝縮器出口を飽和液体状態と定

義すれば，x1= 0 となる． 

4) 凝縮器内で渇き度 1(x6=1)となるときの温度 T6，比エンタルピーh6，比エントロピーs6 を

計算する． 

 T6 = T(P1, x6, ya) (2.7) 

 h6 = h(P1, x6, ya) (2.8) 

 s6 = s(P1, x6, ya) (2.9) 

5) 予熱器出口における圧力 P3を計算する． 

 P3 = P1PR (2.10) 

6) 予熱器出口における圧力 T3，比エンタルピーh3，比エントロピーs3を計算する． 

 T3 = T(P3, x3, ya) (2.11) 

 h3 = h(P3, x3, ya) (2.12) 

 s3 = s(P3, x3, ya) (2.13) 

ここで，x3 は作動媒体の予熱器出口における乾き度であり，予熱器出口を飽和液体状態と定

義すれば，x3 = 0 となる． 

7) 蒸発器内で乾き度１(x4=1)となるときの温度 T4，比エンタルピーh4，比エントロピーs4 を

計算する． 

 T4 = T(P3, x4, ya) (2.14) 

 h4 = h(P3, x4, ya) (2.15) 

 s4 = s(P3, x4, ya) (2.16) 

8) 作動媒体ポンプでの膨張過程を等エントロピー変化と仮定した時の作動媒体ポンプ出口

における温度 T2,ideal，比エンタルピーh2,idealを計算する． 

 T2,ideal = T(P3, s1, ya) (2.17) 

 h2,ideal = h(P3, s1, ya) (2.18) 

ここで，作動媒体ポンプ出口における圧力 P2は，予熱器および蒸発器内での変化は等圧変化

という仮定より，P3と等しくなる．また，作動媒体ポンプ出口の比エントロピーs2,idealは，作

動媒体ポンプでの変化は等エントロピー変化という仮定より，s1と等しくなる． 

9) 作動媒体ポンプにおける等エントロピー効率を考慮した場合の作動媒体ポンプ出口の温

度 T2，比エンタルピーh2，比エントロピーs2を計算する． 
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式(2.1)で表される作動媒体ポンプの等エントロピー効率 ηPから作動媒体ポンプ出口における

比エンタルピーh2を計算する． 

 ℎ2 =
ℎ2,𝑖𝑑𝑒𝑎𝑙 − ℎ1

𝜂P
+ ℎ1 (2.19) 

作動媒体ポンプ出口における温度 T2，比エントロピーs2を計算する． 

 T2 = T(P3, h2, ya) (2.20) 

 s2 = s(P3, h2, ya) (2.21) 

10) 蒸発器における熱源との熱収支式から蒸発器出口における比エンタルピーh4’を計算する． 

 ℎ4′ =
𝑄eva
𝑚𝑤𝑓

+ ℎ3 (2.22) 

11) 蒸発器出口における温度 T4’，比エントロピーs4’を計算する． 

 T4’ = T(P3, h4’, ya) (2.23) 

 s4’ = s(P3, h4’, ya) (2.24) 

12) 熱源の質量流量 mhwを計算する． 

エネルギー保存の法則を用いた以下の式より求める． 

 𝑚hw =
(𝑄PRE + 𝑄EVA)

𝑐𝑝,hw(𝑇hwin − 𝑇hwout)
 (2.25) 

cp,hwは熱源の定圧比熱で，熱源は温度勾配があり熱源温度は一定ではないが，今回は cp,hw=4.18 

kJ/kg-K とした． 

13) 蒸発器におけるピンチポイント温度差 Tpphwを計算する． 

蒸発器において，熱源水と作動媒体の温度が最も近づく点の温度差をピンチポイント温度差

として定義する．ピンチポイントは状態 3 から状態 4 までの区間に存在するため，その区間

を作動媒体の乾き度ごとに n 等分し，その分割された各微小区間においてエネルギー収支式

が成立するように作動媒体の温度 Teva,iを計算する．本解析では n=100 とする．つまり，渇き

度 0.01 ごとに作動媒体の温度を求めている．  

 Teva,i = T(P3, xeva,i, ya) (2.26) 

また，微小区間におけるエネルギー収支式より， 

 𝑇hw,i = 𝑇hw,i−1 +
𝑚wf(ℎeva,i − ℎeva,i−1)

𝑚hw𝑐𝑝,hw
 (2.27) 

これにより計算される熱源水と作動媒体の温度差 ΔThw,eva,iは， 
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 ΔThw,eva,i = Thw,i  - Teva,i (2.28) 

14) 蒸発器におけるピンチポイント温度差の判定． 

(2.34)式の中で最小の値をとるものが蒸発器におけるピンチポイント温度差となり，これが

Tpphwとなるまで圧力比 PR を修正して，手順 5)～14)を繰り返し計算する． 

15) タービンでの圧縮過程を等エントロピー変化と仮定した時のタービン出口における温度

T5,ideal，比エンタルピーh5,idealを計算する． 

 T5,ideal = T(P1, s4’, ya) (2.29) 

 h5,ideal = h(P1, s4’, ya) (2.30) 

ここで，タービン出口における圧力 P5は，凝縮器内での変化は等圧変化という仮定より，P1

と等しくなる．また，タービン出口の比エントロピーs5,idealは，タービンでの圧縮過程は等エ

ントロピー変化という仮定より，s4’と等しくなる． 

16) タービンにおける等エントロピー効率を考慮した場合のタービン出口の温度 T5，比エン

タルピーh5，比エントロピーs5を計算する． 

式(2.2)で表されるタービンの等エントロピー効率 ηT からタービン出口における比エンタル

ピーh5を計算する． 

 ℎ5 = ℎ4 − 𝜂𝑇(ℎ4 − ℎ5,𝑖𝑑𝑒𝑎𝑙) (2.31) 

タービン出口における温度 T5，比エントロピーs5を計算する． 

 T5 = T(P1, h5, ya) (2.32) 

 s5 = s(P1, h5, ya) (2.33) 

17) 凝縮器における交換熱量 QCONDと冷却水の質量流量 mcwの計算 

 QCOND = mwf(h5 - h1) (2.34) 

 𝑚cw =
𝑄𝐶𝑂𝑁𝐷

𝑐𝑝,cw(𝑇cwout − 𝑇cwin)
 (2.35) 

cp,cw は冷却水の定圧比熱で，冷却水は温度勾配があり冷却水温度は一定ではないが，今回は

cp,cw=4.18 kJ/kg-K とした．  

18) 凝縮器におけるピンチポイント温度差 Tppcwを計算する． 

凝縮器において，冷却水と作動媒体の温度が最も近づく点の温度差をピンチポイント温度差

として定義する．ピンチポイントは状態 6 から状態 1 までの区間に存在するため，その区間

を作動媒体の乾き度ごとに n 等分し，その分割された各微小区間においてエネルギー収支式

が成立するように作動媒体の温度 Tcond,iを計算する．本解析では n=100 とする．つまり，渇き
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度 0.01 ごとに作動媒体の温度を求めている．  

 Tcond,i = T(P1, xcond,i, ya) (2.36) 

また，微小区間におけるエネルギー収支式より， 

 𝑇cw,i = 𝑇cw,i−1 +
𝑚wf(ℎcond,i − ℎcond,i−1)

𝑚cw𝑐𝑝,cw
 (2.37) 

これにより計算される冷却水と作動媒体の温度差 ΔTcw,cond,iは， 

 ΔTcw,cond,i = Tcw,i  - Tcond,i (2.38) 

と表される． 

19) 凝縮器におけるピンチポイント温度差の判定． 

(2.38)式の中で最小の値をとるものが凝縮器におけるピンチポイント温度差となり，これが

Tppcwとなるまで，冷却水入口と状態 1 の作動媒体との温度差 ΔT1,cwを修正して，手順 1)～19)

を繰り返し計算する． 

 

 以上の計算手順を参考までに図 2.3 のフローチャートに示す．作動媒体の物性値は

REFPROP ver.10.0[38]を参照している． 
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図 2.3 サイクル性能計算のフローチャート 
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2.4 データ整理方法 

 

2.4.1 作動媒体ポンプ・タービン動出力および正味熱効率 

 

 まず，作動媒体ポンプ仕事 WPとタービン仕事 WTは，それぞれの機器出入口エンタルピー

差から次式より求める． 

 𝑊P = 𝑚wf(ℎ2 − ℎ1) (2.39) 

 𝑊T = 𝑚wf(ℎ4 − ℎ5) (2.40) 

これらより，正味仕事 Wnet はタービン仕事と作動媒体ポンプ仕事の差であり，次式のように

求める． 

 𝑊net = 𝑊T −𝑊P (2.41) 

これらを用いて正味熱効率 ηnetは以下のように求められる． 

 𝜂net =
𝑊net

𝑄PRE + 𝑄EVA
 (2.42) 

 

 

2.4.2 有効エネルギー効率比 

 

 カルノー効率比は熱機関サイクルの熱源温度と冷却水温度からカルノー効率を求め，実際

のサイクルの熱効率がカルノー効率に比べどの程度かを表す指標となる．しかしながら，カ

ルノー効率を用いるためには熱源温度と冷却水温度の温度勾配がなく，一定である必要があ

る．そのため熱源温度および冷却水温度の傾きを加味した有効エネルギー効率比 ηⅡを用いて，

理論最大熱効率に対する実サイクルの熱効率の割合を表す．その求め方として，理論最大熱

効率 ηideal,maxを用いて有効エネルギー効率比は次式のように求める． 

 𝜂Ⅱ =
𝜂net

𝜂ideal,max
 (2.43) 

図 2.4 に有効エネルギー効率比の概略を示す．𝜂 ideal,maxは図 2.4 を参考にすると，熱源の受熱

量と冷却水への放熱量との差から理想的な仕事量が求めることができるため，台形の面積を

求めるように以下の式を導入する． 
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𝜂ideal,max =
𝑄in − 𝑄out

𝑄in
= 1 −

(𝑇cwin + 𝑇cwout)(𝑠1 − 𝑠0)

(𝑇hwin + 𝑇hwout)(𝑠1 − 𝑠0)

= 1 −
(𝑇cwin + 𝑇cwout)

(𝑇hwin + 𝑇hwout)
 

(2.44) 

 

 

図 2.4 有効エネルギー効率比の概略 

 

 

2.4.3 タービン入口および出口乾き度 

 

 タービン入口および出口乾き度 xT,in，xT,outは，タービン入口出口における作動媒体の乾き度

を示しており，次式より求められる． 

 𝑥𝑇,𝑖𝑛 = 𝑥4 = 𝑥(𝑃4, ℎ4) (2.45) 

 𝑥𝑇,𝑜𝑢𝑡 = 𝑥5 = 𝑥(𝑃5, ℎ5)⁡ (2.46) 
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乾き度が 1 のときは飽和乾き蒸気で，1 以上のときは過熱蒸気となる．そして，乾き度が 1

以下のときは湿り蒸気であり，乾き度が低下するほどそれにより発生する水滴が，タービン

の腐食の原因や，熱交換器等の伝熱効率を低下させタービン効率の低下にもつながる．そこ

で本研究では，タービン入口および出口において，湿り度 10%つまり乾き度 90%以上を目安

にサイクル計算を行う． 

 

 

2.5 サイクル性能計算結果 

 

 単一作動媒体および非共沸混合媒体を，異なる条件のもとでサイクル性能計算を行った結

果についてまとめる．変更した条件は，熱源入口温度(60，80，100，150，200℃)，熱源温度

勾配(5，10，20，30℃)であり，それぞれの詳細な計算条件については，各項にまとめる．本

章で作動媒体として用いた物質を以下の表 2.1 にまとめる． 

 

表 2.1 作動媒体として用いた物質 

無機化合物 Water，Ammonia 

炭化水素 Butene，Isobutane，Propane 

HFC R245fa，R32 

HFO R1234yf，R1234ze(E) 

非共沸混合物 R245fa/R1234yf 混合物 

 

 

2.5.1 混合作動媒体のモル分率とサイクル性能の関係 

  

 まず初めに，混合作動媒体の組成はモル分率を変化させることで決定しており，この組成

比がサイクル性能に与える影響を調べた．サイクル計算条件を表 2.2 に示す．タービン入口乾

き度を１としており，つまり，飽和蒸気でタービンに入ることを示している．モル分率を 0.01

刻みで計算しており，図 2.5 に各モル分率における R245fa/R1234yf 混合作動媒体の正味熱効

率を示す．横軸がモル分率で縦軸が正味熱効率を示している．モル分率によって正味熱効率

は異なり，熱源条件に適したモル分率が存在し，今回の計算条件では最大でおよそ 16%の正
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味熱効率が向上していることが分かる．  

 図 2.6 に各モル分率における R245fa/R1234yf 混合作動媒体の蒸発器での露点沸点温度差を

示す．凝縮器においても蒸発器と同様の挙動をする．図 2.6 より，モル分率が大きくなるにつ

れて蒸発器および凝縮器における露点沸点温度差が大きくなる．ある程度モル分率が大きく

なると，作動媒体の露点沸点温度差が熱源温度に沿った温度勾配となるため，混合作動媒体

では正味熱効率が改善されていくと考えられる．図 2.7 に R245fa/R1234yf 混合作動媒体の最

大正味熱効率を示したモル分率における熱交換図を示している．図 2.7 を見ると，熱源の温度

勾配と作動媒体の温度変化が一致しており，蒸発器における不可逆損失が単一作動媒体と比

べてかなり減少していることが分かる．しかし，一定のモル分率の値を超えると，作動媒体

の露点沸点温度差が熱源温度差を超え，熱源の温度勾配に合わなくなったため正味熱効率が

下がったと考えられる．また，さらにモル分率が大きくなり，露点沸点温度差が大きくなり

すぎると，単一作動媒体よりも正味熱効率が悪くなる時がある．そのため，非共沸混合媒体

は温度勾配のある熱源で非常に有用であるが，その組成比には最適な比率がある．また，熱

効率だけでなく新たな作動媒体の選定という点では環境への影響も考えていかなければなら

ない．そこで，正味熱効率の点ではモル分率 92/8%比率の時が最大であるが，この時 GWP 値

が大きい R245fa が大部分を占めており，この混合物の GWP 値は 948 とまだまだ大きい．一

方で，もう一つのピークであるモル分率 12/88%比率の時の GWP 値は 123 とかなり小さくな

る．したがって，環境への影響を考えるならば R245fa/R1234yf(12/88mole%)が最適だという結

果になる． 

 この後で示す混合物の結果では，最大の正味熱効率を示したモル分率におけるサイクル性

能について示している．例えば，今回のサイクル計算条件で最大の正味熱効率を示した，モ

ル分率は R245fa：R1234yf=0.92：0.08 であり，この混合物を R245fa/R1234yf(92/8mole%)と示

す． 
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表 2.2 サイクル計算条件 

熱源入口温度 Thwin [℃] 80 

熱源出口温度 Thwout [℃] 75 

冷却水入口温度 Tcwin [℃] 15 

冷却水出口温度 Tcwout [℃] 22 

熱源・冷却水 

ピンチポイント温度差 Tpphw・Tppcw [K] 
5 

蒸発器出口乾き度 1.0 

混合作動媒体の組成 モル分率定義 0~1.00 

 

 

 

図 2.5 R245fa/R1234yf 混合物の各モル分率における正味熱効率 

 

ηnet = 8.03 % 

mf = (92/8%) ηnet = 7.54 % 

mf = (12/88%) 
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図 2.6  R245fa/R1234yf 混合物の各モル分率における露点沸点温度差 

 

 

図 2.7 R245fa/R1234yf(92/8mole%)の熱交換図 
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2.5.2 作動媒体流量とサイクル性能の関係 

 

 混合作動媒体のモル分率が(a)92/8mole%と(b)12/88mole%の時，作動媒体流量がサイクル性

能に与える影響を調べた．サイクル計算条件は表 2.2 と同じ条件である．モル分率は前項で正

味熱効率のピークを示したモル分率を使用しており，図 2.8 には作動媒体流量における

R245fa/R1234yf(92/8mole%)混合作動媒体の正味熱効率を示す．横軸が作動媒体流量で縦軸が

正味熱効率を示している．作動媒体流量によって正味熱効率は異なり，熱源条件に適した作

動媒体流量が存在することが分かる．また，この時(a)，(b)どちらのモル分率条件においても

タービン入口の作動媒体は乾き度が 1 のとき，つまり飽和蒸気状態であった．この時の(a)，

(b)の作動媒体流量はそれぞれ 4.35kg/s，5.54g/s であり，これは前項のタービン入口における

作動媒体乾き度が１で計算した時の作動媒体流量と一致している．作動媒体流量が 4.35kg/s，

5.54kg/s よりも小さい時，作動媒体は過熱蒸気となり，正味熱効率は急激に悪くなる．一方で，

作動媒体流量が 4.35kg/s，5.54kg/s よりも大きい時，作動媒体は湿り蒸気のままであり，正味

熱効率は緩やかに悪くなっていく．作動媒体が過熱蒸気となるとき，熱源と作動媒体のピン

チポイント温度差は蒸発終了点の温度差となり，その分蒸発区間における熱源温度と作動媒

体温度の温度差が大きくなる．これが，過熱蒸気となるとき正味熱効率が急激に小さくなる

原因である．作動媒体が湿り蒸気のまま蒸発終了する時は，ピンチポイント温度差は熱効率

が最大となるときと同様に蒸発区間に存在し，蒸発区間における熱損失はそこまで変わらず

蒸発終了のエンタルピーが少し減少するのみである．したがって，作動媒体に混合媒体を用

いるとき，最適な作動媒体流量の与え方は蒸発終了点が飽和蒸気状態となるように設定すれ

ばよい． 

 次に，単一作動媒体の時，作動媒体流量がサイクル性能に与える影響を示す．図 2.9 に作動

媒体流量における R245fa 単一媒体の正味熱効率を示す．横軸が作動媒体流量で縦軸が正味熱

効率を示している．混合媒体の時と同様に作動媒体流量によって正味熱効率は異なり，熱源

条件に適した作動媒体流量が存在することが分かる．図 2.9 より最大の正味熱効率となるのは

流量が 4.42kg/s のときで正味熱効率 7.81%である．図 2.10 に R245fa 単一媒体の流量 4.42kg/s

における熱交換図を示す．横軸が熱交換量で縦軸が温度を示している．この時，作動媒体は

過熱蒸気となっていることが分かる．また，図 2.5 より R245fa 単一媒体が飽和蒸気で蒸発終

了する時，作動媒体流量は 4.50kg/s で正味熱効率は 7.79%である．これは混合媒体の時と結果

が異なり，単一媒体では蒸発終了点が飽和蒸気状態ではなく過熱蒸気である方が，わずかに
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性能が良いことを示している．単一媒体の場合ピンチポイントは蒸発開始点に存在し，飽和

状態で蒸発終了すると熱源の入口温度と作動媒体の蒸発終了温度との温度差はピンチポイン

ト温度差よりも必ず大きくなる．つまり，蒸発開始点と蒸発終了点がともにピンチポイント

となるように作動媒体流量を設定すればよい． 

 この現象は，熱源の温度勾配が大きくなるほど大きく作用し，単一作動媒体における正味

熱効率の差は大きくなると考えられる．したがって，次節で熱源温度勾配の違いについての

結果を述べているが，単一作動媒体の最大正味熱効率は過熱蒸気となる場合を考慮してサイ

クル性能を考える必要がある． 

 

 

 

図 2.8 R245fa/R1234yf(92/8mole%)混合媒体の流量における正味熱効率 
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図 2.9 R245fa 単一媒体の流量における正味熱効率 

 

 

 

図 2.10 R245fa 単一媒体の流量 4.42kg/s における熱交換図 
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2.5.3 熱源温度勾配とサイクル性能の関係 

 

熱源入口温度 Thwinを 80℃に固定し，熱源入口出口温度差つまり，熱源の温度勾配を変えて

ORC のサイクル性能の比較を行う．条件パラメータとして，熱源の蒸発器入口温度を 80℃，

予熱器出口温度をそれぞれ 75(2.5.1 項で計算済)，70，60，50℃としてサイクル性能計算を行

う．その際のサイクル計算条件については表 2.3 に示す． 

各熱源温度勾配におけるサイクル性能計算結果について，表 2.4 に正味熱効率および有効エ

ネルギー効率比を，各熱源温度勾配における正味熱効率を図 2.11 に，有効エネルギー効率比

を図 2.12 に示す．R245fa/R1234yf 混合物については正味熱効率が最大となるモル分率での結

果を示している．表 2.4 より，熱源出口温度が高くなるほど，つまり熱源温度勾配が小さくな

るにつれ，全ての作動媒体において正味熱効率が上昇している．これは，熱源温度勾配が小

さくなることで理論最大仕事量が原理的に上昇するためである．各条件で単一作動媒体と混

合作動媒体の比較を行うと，熱源出口温度が 50，60，70℃のときは，混合作動媒体を用いた

方が正味熱効率は高くなるが，熱源出口温度が 75℃のときは，単一作動媒体で，無機化合物

に分類される水を用いた場合において正味熱効率が最大となった． 

表 2.5 に各熱源温度勾配における単一および混合作動媒体のそれぞれ最大となる正味熱効

率の値をまとめる．熱源温度勾配が小さくなるほど混合作動媒体と単一作動媒体の正味熱効

率の最大値の差は小さくなっており，混合作動媒体であることの優位性が小さくなっている

と考えられる．これは，熱源温度勾配が大きいときは，混合作動媒体の特徴である非共沸性

が大きく影響しているためである．  

混合作動媒体は非等温で蒸発凝縮するため，蒸発器および凝縮器における不可逆損失が減

少する．したがって，熱源勾配が大きい時，混合作動媒体の特徴が大きく現れ単一作動媒体

よりも，より効果的に熱交換が行えていることが分かる．これにより，熱源温度勾配が大き

いときは混合作動媒体が高効率になると考えられる．しかし，熱源温度が 80-75℃の時には，

水のように等温蒸発する単一作動媒体であっても，熱源出口温度 50℃の時よりも熱源温度勾

配が小さくなっているため，等温蒸発による熱交換時の不可逆損失は小さくなり，混合作動

媒体の非共沸性による蒸発器および凝縮器における不可逆損失の減少が少ししか影響せず，

単一作動媒体の方が混合作動媒体よりも正味熱効率が高くなったと考えられる． 
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表 2.3 熱源温度勾配が異なるサイクル計算条件 

熱源入口温度 Thwin [℃] 80 

熱源出口温度 Thwout [℃] 75，70，60，50 

冷却水入口温度 Tcwin [℃] 15 

冷却水出口温度 Tcwout [℃] 22 

熱源・冷却水 

ピンチポイント温度差 Tpphw・Tppcw [K] 
5 

蒸発器出口乾き度 1.0 or 1 < xEVAout 

混合作動媒体の組成 モル分率定義 0~1.00 

 

 

表 2.4 各熱源温度勾配における正味熱効率および有効エネルギー効率比 

作動媒体 Type 
ηnet [%] ηⅡ [%] 

80-75 80-70 80-60 80-50 80-75 80-70 80-60 80-50 

Water 無機化合物 8.457 7.673 5.982 4.128 11.246 10.186 8.133 5.774 

Ammonia 無機化合物 7.839 7.305 5.995 4.405 10.432 9.817 8.234 6.202 

Butene 炭化水素 7.778 7.293 6.079 4.506 10.344 9.794 8.341 6.339 

Isobutane 炭化水素 7.607 7.149 6.011 4.510 10.107 9.600 8.256 6.357 

Propane 炭化水素 7.023 6.756 5.894 4.536 9.353 9.090 8.103 6.399 

R245fa HFC 7.805 7.306 6.092 4.526 10.372 9.803 8.364 6.378 

R32 HFC 6.374 6.338 5.779 4.616 8.494 8.536 7.956 6.513 

R1234yf HFO 6.988 6.732 5.897 4.592 9.298 9.049 8.101 6.478 

R1234ze(E) HFO 7.354 6.992 5.995 4.573 9.781 9.394 8.229 6.443 

R245fa/R1234yf HFC/HFO 8.031 7.773 6.741 5.478 10.682 10.383 9.270 7.744 
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図 2.11 各熱源温度勾配における正味熱効率 

 

 

図 2.12 各熱源勾配における有効エネルギー効率比 
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表 2.5 各熱源温度勾配における最大正味熱効率 

熱源温度[℃] 作動媒体 ηnet [%] 
𝜂mixture

𝜂single
 [-] 

80-75 
Single Water 8.457 

0.950 
Mixture 92/8mole% 8.031 

80-70 
Single Water 7.673 

1.013 
Mixture 92/8mole% 7.773 

80-60 
Single R245fa 6.092 

1.107 
Mixture 92/8mole% 6.741 

80-50 
Single R32 4.616 

1.187 
mixture 21/79mole% 5.478 

 

2.5.4 熱源入口温度とサイクル性能の関係 

  

 熱源温度 Thwinの違いによる各作動媒体のサイクル性能計算結果を本項でまとめる．条件パ

ラメータとして，熱源の蒸発器入口温度を 200，150，100，80，60℃，熱源温度勾配を 10℃

としてサイクル性能計算を行う．その際のサイクル計算条件については表 2.6 に示す． 

 

表 2.6 熱源入口温度が異なるサイクル計算条件 

熱源入口出口温度 Thwin - Thwout [℃] 

200 – 190 

150 – 140 

100 – 90 

80 – 60 

60 - 50 

冷却水入口温度 Tcwin [℃] 15 

冷却水出口温度 Tcwout [℃] 22 

熱源・冷却水 

ピンチポイント温度差 Tpphw・Tppcw [K] 
5 

蒸発器出口乾き度 1.0 or 1 < xEVAout 

混合作動媒体の組成 モル分率定義 0~1.00 
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各熱源入口温度におけるサイクル性能計算結果について，各熱源温度における正味熱効率

を表 2.7，図 2.13 に示す．R245fa/R1234yf 混合物については正味熱効率が最大となるモル分率

での結果を示している．熱源入口温度におけるサイクル性能をまとめると，熱源温度

200-190℃，150℃-140℃，100-90℃の場合には水を作動媒体として用いたときに正味熱効率が

最高値を示し，それぞれ 21.6%，17.1%，10.9%を示した．熱源温度 80-70℃，60-50℃の場合

には混合作動媒体を用いた時に正味熱効率が最高値を示し，それぞれ 7.77%，4.76%を示した． 

図 2.13 より，作動媒体が水の場合は熱源入口温度が高くなるほど，正味熱効率が上昇して

いる．しかし，R245fa，Butene，R245fa/R1234yf 混合物においては熱源入口温度が 150℃から

200℃に上昇する時，正味熱効率が減少している．また，その他の作動媒体についても熱源入

口温度が 100℃から 150℃に上昇する時に正味熱効率が減少，または変化しない．確かに，熱

源入口温度が高くなることで理論最大仕事量は上昇している．しかし，正味熱効率が上昇し

ないのは，作動媒体が臨界点に達したことが原因である．表 2.8 に作動媒体の基本物性を示す．

今回作動媒体として用いた物質は臨界温度が水以外 150℃未満であり，熱源入口温度 200℃お

よび 150℃の熱源を用いる場合，蒸発過程において作動媒体は臨界点を超えることができない．

したがって，作動媒体温度は熱源温度との温度差が大きくなり，蒸発器における不可逆損失

が大きくなるため，熱源入口温度が上昇するが正味熱効率が減少するような結果となった． 

ここで，作動媒体が臨界点を超える場合を考える．サイクルは蒸発過程において作動媒体

が臨界状態である，遷臨界サイクルとなる．遷臨界サイクルの時，蒸発過程における温度変

化は曲線を描き急激に上昇していく．本項では熱源温度勾配が 10℃としており，臨界点を超

えた場合，蒸発時の露点沸点温度差は非常に大きく，熱源との傾きの不一致が大きい．図 2.14

に作動媒体に R245fa およびアンモニアを用いた場合の熱源温度 200-190℃条件における遷臨

界サイクルの熱交換図を示す．図 2.14 からも熱源と作動媒体の間が大きく開いており蒸発器

において効率的に熱交換が行われているとは言えない．R245fa およびアンモニアの遷臨界サ

イクルの正味熱効率はそれぞれ 14.76%と 15.49%である．アンモニアを用いるときタービン出

口が湿り蒸気であるが，作動媒体の乾き度は 0.92 と制限内である．作動媒体の圧力が臨界点

で制限される表 2.7 のサイクル性能結果よりも大きく改善されているが，臨界圧力よりも低い

圧力でサイクルが回る水の正味熱効率には及ばないことが分かる．したがって，遷臨界サイ

クルを用いることは多少のサイクル効率の向上は見られるが，本項の熱源温度勾配条件にお

いてあまり有益な操作でないことが分かる．図 2.14 からも遷臨界サイクルを用いる場合，熱

源温度勾配は作動媒体温度に沿うように変化すべきであり，熱源温度勾配が大きいときに遷
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臨界サイクルは有効であると考えられる． 

以上より，熱源温度勾配が 10℃の条件において，100℃以上の熱源を用いる場合は作動媒体

として水を用いるときに，100℃未満の熱源を用いる場合は混合作動媒体を用いるときに，サ

イクル効率が一番良くなるという結果になった．  

次に熱源温度 100-90℃における正味熱効率について，横軸を蒸発潜熱として表したグラフ

を図 2.15 に示す．この熱源温度条件のときに単一作動媒体である水が混合作動媒体の正味熱

効率を上回った．この熱源温度 100-90℃において，単一作動媒体である水ならびに混合作動

媒体である R245fa/R1234yf の T-s 線図を図 2.16 に示す．図 2.16 より，作動媒体が水の場合，

混合作動媒体と比べて構成する要素機器の中で予熱器における不可逆損失が小さいことが分

かる．また，タービン出口における作動媒体の乾き度が 0.935 と湿り蒸気であるが条件を満た

しており，作動媒体の凝縮過程における温度変化はないものの，混合作動媒体のようにター

ビン出口から凝縮器側の飽和蒸気になるまでの過程(5→6)がないため，凝縮器における不可逆

損失は変わらないと考えられる．したがって，混合作動媒体は組成比によって，熱源および

冷却水の温度勾配に近い温度勾配を保持することができ，単一作動媒体よりもサイクル性能

が向上するように考えられるが，熱源の温度帯が高く，さらに混合作動媒体の蒸発潜熱が小

さい場合では特に，予熱器における作動媒体の顕熱変化に必要な熱交換のときに不可逆損失

が大きくなる．一方で，単一作動媒体であり蒸発潜熱が大きい水の場合，予熱器における作

動媒体の顕熱変化部分での不可逆損失はかなり小さくなり，R245fa/R1234yf 混合物と比較す

れば蒸発器および凝縮器での不可逆損失は大きいが，全不可逆損失で考えると水の方が小さ

くなったため，混合作動媒体よりも高い正味熱効率を示したと考えられる．同様に単一作動

媒体単体においても，図 2.15 から蒸発過程における蒸発潜熱が大きいほど正味熱効率が高く

なる傾向が見られる． 

以上より，熱源温度勾配が小さく，熱源温度が 100℃以上の場合，混合媒体の非共沸性より

も予熱器における作動媒体の顕熱変化の方が重要であり，作動媒体として蒸発潜熱が大きい

物質を用いることがサイクル性能を考えると最適である．つまり，蒸発潜熱の大きい混合作

動媒体を用いることが最適であると考えられるが，ORC の作動媒体として用いられる物質は

有機溶媒や炭化水素であり，それらの混合物は水と比較して蒸発潜熱が小さい．したがって，

熱効率の点でのみ考えると 100℃以上の熱源を用いる場合は作動媒体として水を用いる場合

が最適であるという結論に至る．しかし，水と混合媒体でサイクル熱効率があまり変わらな

い熱源温度 100-90℃条件で，タービン出口体積流量は水が 14.0 m3/s で混合媒体が 0.48 m3/s
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と 30 倍近く水が大きくその分熱交換器のサイズは大きくなる． 

 

表 2.7 各熱源温度における正味熱効率 

作動媒体 Type 
ηnet [%] 

200-190 150-140 100-90 80-70 60-50 

Water 無機化合物 21.599 17.148 10.888 7.673 3.939 

Ammonia 無機化合物 10.383 10.383 9.898 7.305 3.881 

Butene 炭化水素 11.931 13.309 9.799 7.293 3.972 

Isobutane 炭化水素 10.931 10.931 9.488 7.149 3.942 

Propane 炭化水素 6.927 6.972 8.469 6.756 3.820 

R245fa HFC 12.602 13.441 9.802 7.306 3.994 

R32 HFC 4.616 4.616 4.616 6.338 3.704 

R1234yf HFO 6.949 6.949 8.373 6.732 3.857 

R1234ze(E) HFO 8.486 8.486 9.063 6.992 3.918 

R245fa/R1234yf HFC/HFO 12.738 12.941 9.949 7.773 4.759 

 

 

図 2.13 各熱源入口温度における正味熱効率 
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表 2.8 作動媒体として用いた物質の基本物性 

作動媒体 分類 
分子量 標準沸点 臨界温度 臨界圧力 蒸発潜熱 

[g/mol] [℃] [℃] [MPa] [kJ/kg] 

Water 無機化合物 18.0 100 373..9 22.06 2442 

Ammonia 無機化合物 17.0 -33.3 132.2 11.33 1166 

Butene 炭化水素 56.1 -6.3 146.1 4.01 359.5 

Isobutane 炭化水素 58.1 -11.8 134.7 3.63 365.5 

Propane 炭化水素 44.1 -42.1 96.7 4.56 335.7 

R245fa HFC 134.0 15.1 154.0 3.65 190.3 

R32 HFC 52.0 -51.7 78.1 5.78 270.9 

R1234yf HFO 114.0 -29.5 94.7 3.38 145.4 

R1234ze(E) HFO 114.0 -19.0 109.4 3.62 166.3 

 

 

 

(a) R245fa  
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(b) Ammonia 

図 2.14 熱源温度 200-190℃における遷臨界サイクルの熱交換図 

 

 

図 2.15 蒸発潜熱と正味熱効率 
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(a) Water 

 

 

(b) R245fa/R1234yf(93/7mole%) 

図 2.16 熱源温度 100-90℃における熱交換図 
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第 3 章 実験装置，実験方法および実験条件 

 

3.1 実験装置 

 

3.1.1 実験ループ 

 

 図 3.1 に実験装置の概略図，図 3.2(a)，(b)に実験装置の写真を示す．実験ループは主に作動

媒体ポンプ，蒸発器，減圧弁，凝縮器で構成されている．減圧弁は，タービンの代替として

使用している．実験ループは作動媒体ポンプによる強制循環ループとなっており，ループに

おける循環流量を測定するため，コリオリ式流量計(Coriolis Type Digital Flow Sensor FD-S 

Series，キーエンス製)を設けている．凝縮器で凝縮した作動媒体は作動媒体ポンプで昇圧され，

所定の温度に設定された蒸発器に流入する．その蒸発器で，気液二相状態あるいは蒸気単相

状態となるまで蒸発し，所定の圧力に設定した減圧弁を通り，再び凝縮器へ流入し，液単相

状態まで冷却される．また，蒸発器は 4 本のヒーター(油用投げ込み型ヒーター，株式会社八

光電機製)により温度を制御され，凝縮器は図 3.2(c)の恒温槽(T4600，ラウダ製)により温度を

制御される．凝縮器の過冷がうまく行われているかの確認のため，凝縮器出入り口において

の作動媒体の温度を測定している．測定した温度は図 3.2(d)のデータロガー (MX100, 

YOKOGAWA 製)に記録される． 
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図 3.1 実験装置の概略図 

 

 

図 3.2(a) 実験装置 
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図 3.2(b) 実験装置 

 

 

図 3.2(c) 凝縮器恒温槽 
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図 3.2(d) データロガー 

 

3.1.2 蒸発器 

 

 図 3.3に蒸発槽の概略図，図 3.4蒸発槽の写真を示す．蒸発器は槽の構造をしており 1辺 0.5m

の立方体構造である．作動媒体が流れる伝熱管の長さは全長 10m あり，ポンプから押し出さ

れた作動媒体は，液単相状態で図中 A から蒸発器に流入する．その後 0.5m ごとに伝熱管は折

り返しており，下の段から上の段へと流れている．伝熱管は 1 段に 4 列の構造をしており，5

段の構造をしている．図 3.3 では濃い青(奇数段)と薄い青(偶数段)で伝熱管を示している．ま

た温度の計測位置は蒸発器の入口を始点とし，0.5m ごとに計 21 点，設けられている．図中で

は，奇数番目の計測点を赤色で，偶数番目の計測点を緑色の点で示している．この計測点に

は熱電対(シース径 φ0.5mm K 型熱電対)を設置して，作動媒体の温度計測を行っている．図 3.5

に作動媒体が流れる伝熱管の構造を示す．伝熱管は二重管構造のようになっており，中心か

ら熱電対，ステンレス内管(外径 ϕ 3.18mm×内径 ϕ 1.76mm)，作動媒体，ステンレス外管(外径

ϕ 6.35mm×内径 ϕ 4.57mm)，蒸発器内の温水の順で構成されている．蒸発器の底部 4 隅には，

投げ込み型ヒーター(油用投げ込み型ヒーター，株式会社八光電機製)を設置しており，ヒー

ターに接続した温度調整器(デジタル高精度温度調整器，株式会社相互理化学硝子製作所製)
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により蒸発器内の温水の温度を制御している．また，図 3.6 に熱電対の零接点を示す．クーラー

ボックス内に氷水を満たし，冷接点を 0℃に維持することで，温度計測の精度を高めている．

熱電対は検定試験を行うことで，±0.25℃の精度が保証されている． 

 

 

 

図 3.3 蒸発槽の概略図 
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図 3.4 蒸発槽 

 

 

図 3.5 伝熱管内部 
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図 3.6 零接点 

 

3.2 実験方法 

 

 実験手順を以下に示す．この実験では，作動媒体について蒸発器内の各点の温度，凝縮器

入口出口温度および作動媒体流量，蒸発器入口圧力，蒸発器出口圧力を 1 条件につき，計 180

秒間平均で測定した． 

① ヒーターおよび恒温槽を用いて蒸発器内および凝縮器内の水温を調節する． 

② 設定温度に達した後，コリオリ式流量計の指示値を見ながら，作動媒体ポンプの回転数を

調整し流量を安定させる． 

③ ②の動作に伴い蒸発器入口圧力が変化するので，減圧弁のバルブを調整し，蒸発器入口圧

力を所定の圧力に設定する． 

④ 蒸発器内の水温，作動媒体流量，蒸発器入口圧力が設定条件の値に安定した後，データロ

ガー上の各点の温度変化を確認し，定常状態となるまで待機する． 

⑤ 定常状態に達したら，各点の温度，蒸発器入口・出口圧力および作動媒体流量を 180 秒間

平均で計測する． 
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3.3 実験条件 

 

 蒸発槽温度を 40，50，60℃の 3 条件，作動媒体流量 6 条件を組み合わせた合計 18 条件に設

定し，各蒸発槽温度において作動媒体の体積流量を変化させて計測を行っている．本実験で

は，ポンプにより，流量と圧力を調整しているため，各蒸発槽温度によって，測定できる流

量の限界が異なる． 

 作動媒体として R245fa と R1234yf を 2：8 の質量比で混合した非共沸混合媒体を使用した． 

 

表 3.1 R245fa/R1234yf(20/80mass%)混合物 

蒸発槽温度 [℃] 作動媒体流量 [mL/min] 

40 

80 

85 

90 

95 

100 

105 

50 

85 

90 

95 

100 

105 

110 

60 

85 

90 

95 

100 

105 

110 
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第 4 章 低温熱回収用作動媒体の伝熱予測モデルの開発 

 

 第 4 章では，低温熱回収用作動媒体の伝熱予測モデルを開発することを目的とする．第 2

章のサイクル計算では熱交換器のピンチポイントを設定して，設定した熱交換を実現できる

理想的な熱交換過程を計算している．この時，作動媒体の熱物性による伝熱特性の違いは考

慮されておらず，それぞれの作動媒体に対して設定した熱源条件を満たす熱交換器を使用す

ることが前提となっている．しかしながら，ORC の作動媒体に用いる混合媒体によって伝熱

性能や圧力損失の違いが存在するため，設定された伝熱面積におる熱交換の場合は，熱源お

よび作動媒体の出口温度は作動媒体毎に異なる．そこで，混合媒体の伝熱性能の面から作動

媒体選定に有益な情報を得ることを目的に，熱交換器の伝熱面積およびその他形状に関する

情報を設定し，その条件下で伝熱過程を計算するモデルを作成した． 

 そこで，まず初めに混合媒体の蒸発挙動を調べるために第 3 章に示した実験条件において

蒸発実験を行った．次に既存の予測式を用いて実験条件における伝熱予測モデルを作成し，

実験結果と比較することで妥当性を評価した．最後にその伝熱予測モデルをサイクル計算と

組み合わせることで作動媒体の蒸発過程における伝熱を考慮したサイクル計算が行うことが

できる解析モデルを開発した． 

 蒸発実験およびサイクル計算における作動媒体にはR245fa/R1234yf混合物を 20/80%質量比

率で混合した非共沸混合媒体を用いている． 

 

 

4.1 実験データからの計算方法 

  

4.1.1 予熱区間(液単相)の計算方法 

 

 図 4.1 に蒸発過程における作動媒体温度変化についての概略図を示す．グラフの縦軸が作動

媒体温度であり，横軸が蒸発器入口からの距離を示している．作動媒体はまず，液単相状態

から飽和温度まで温度が上昇していく．そして，飽和温度に達したのち，蒸発が始まり，気

液二相状態においては非共沸混合物であるので緩やかに温度上昇していく．そして，蒸発が

完了すると再び蒸発槽温度まで温度上昇していく． 



59 

 

まず，作動媒体が液相状態から飽和温度に達するまで，温度が上昇している予熱過程(図 4.1

の赤色で囲った部分)について計算を行った．この予熱過程における，蒸発槽水と作動媒体の

熱交換量の収支式を用いて，必要伝熱管長さ算出することができる．また，予熱区間は以下

の式のように作動媒体の予熱開始温度と予熱終了温度を 10分割した微小区間ごとの伝熱管長

さを求めている． 

𝑄𝑖 = 𝑚𝑐𝑝
(𝑇𝑐2 − 𝑇c1)

10
= 𝑘i∆𝑇i𝐿i (4.1) 

ここで， Tc1は予熱始まり作動媒体温度[K]，Tc2は予熱終わり作動媒体温度[K]，∆Tiは微小区

間における対数平均温度差[K]である．作動媒体の物性値は T = (Tc1 + Tc2)/2 の値を用いている．

上式の微小熱交換量と微小伝熱管長さを足し合わせると予熱区間における熱交換量と伝熱管

長さが求まる． 

𝑄 =∑𝑄𝑖

10

𝑖=1

= 𝑚𝑐𝑝(𝑇𝑐2 − 𝑇𝑐1) (4.2) 

𝐿pre =∑𝐿𝑖

10

𝑖=1

 (4.3) 

熱通過率 k および対数温度差∆T に関しては，以下の式で計算した． 

𝑘 =
2π

1
𝛼wf(𝑅𝑖/2)

+
ln(𝑅o/𝑅i)

𝜆
+

1
𝛼hw(𝑅o/2)

 
(4.4) 

ここで，αwfは作動媒体の熱伝達率[W/m2K]，αhwは蒸発槽水の熱伝達率[W/m2K]，Riは伝熱管

内径[m]，Roは伝熱管外径[m]である(図 4.2 に伝熱管内部の詳細を示す)．蒸発槽水の物性値は

Th = (Te + Ti)/2 の値を用いている．与える条件として，蒸発槽温度，作動媒体飽和温度(あるい

は飽和圧力)，管内外径，体積流量(質量流量)を与えている． 

∆𝑇𝑖 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝑙𝑛 (
∆𝑇1
∆𝑇2

)
 

(4.5) 

ここで，∆T1および∆T2は以下の式であらわされる． 

∆𝑇1 = 𝑇𝑒 − 𝑇𝑖−1⁡⁡⁡⁡⁡⁡⁡⁡⁡⁡⁡⁡⁡⁡⁡∆𝑇2 = 𝑇𝑒 − 𝑇𝑖 (4.6) 

また，式中の作動媒体熱伝達率 αwf [W/m2K]は，以下に示す強制対流円管内乱流流れにおける

Gnielinski の式[39]を用いて求めている． 

𝑁𝑢 =
(𝑓/2)(𝑅𝑒 − 1000)𝑃𝑟

1 + 12.7√
𝑓
2
(𝑃𝑟2/3 − 1)

⁡ (4.7) 
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𝑓 = (3.64𝑙𝑜𝑔10𝑅𝑒 − 3.28)−2 (4.8) 

また，蒸発槽水の熱伝達率 αhw [W/m2K]は，本実験の熱源では蒸発槽を用いており，ポンプを

用いた循環ループではないので，以下に示す水平円柱周りの自由対流熱伝達率予測式を用い

て算出している． 

Gr =
gβ(𝑇e − 𝑇h)D

3

𝜈2
,  Pr =

𝑐𝑝𝜇

𝜆
 (4.9) 

上式で求められるグラフホフ数 Gr，プラントル数 Pr の積が，10-8 ≤ Gr∗Pr ≤ 5×106の時， 

2

Nu
= ln (1 +

2.475

𝐶1(𝐺𝑟Pr)n
) (4.10) 

Nu =
αe𝑅o
λ

 (4.11) 

ここで，式中の係数 C1，n は以下の式で表される． 

C1 =
3

4
(

𝑃𝑟

2.4 + 4.9𝑃𝑟0.5 + 5Pr
)
1/4

 (4.12) 

n =
1

4
+

1

10 + 5(𝐺𝑟Pr)0.175
 (4.13) 
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図 4.1 作動媒体温度変化 

 

 

図 4.2 伝熱管内部の様子 
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4.1.2 気液二相区間の計算方法 

 

 図 4.3 に蒸発器伝熱管内部における作動媒体の温度変化を示している．横軸が伝熱管長さ，

縦軸は作動媒体温度を示している．気液二相状態においては，熱伝達率がクオリティごとに

変化する．そこで，本研究においては，まず，気液二相区間をクオリティごとの微小区間に

分割している．今回は，図 4.3 に示すように，クオリティ 0.05 毎の 20 個の微小区間に分割し

ている．そして，以下の式を用いてクオリティごとの比エンタルピー差から，微小区間にお

ける微小交換伝熱量 Qiを算出する． 

𝑄i = 𝑚(ℎi − ℎi−1) (4.14) 

さらに，クオリティごとの熱伝達率 α iを算出し，以下の 

2𝜋𝑅𝐿i =
𝑄i

𝛼i∆𝑇
 (4.15) 

から，微小区間における微小伝熱管長さを算出する．ここで，熱伝達率 αiは，Chen[29]らが気

液二相状態での蒸発熱伝達率は強制対流蒸発と核沸騰の両方の熱伝達の影響を受け，両者の

熱伝達率の和として表される整理方法を提案している． 

𝛼i = 𝛼𝑐𝑜𝑛 + 𝛼nb (4.16) 

ただし，α conは強制対流蒸発による項，α nbは核沸騰による項である．本節では強制対流蒸発

項は高松[32]らが提案した式を，核沸騰項は Chen らのもとの式を用いており，以下に示す． 

𝛼𝑐𝑜𝑛 = 0.0116𝐹
𝜆𝑙
𝐷
[
𝐺(1 − 𝑥)𝐷

𝜂𝑙
]
0.89

𝑃𝑟0.4 (4.17) 

𝛼𝑛𝑏 = 𝑆 × 0.00122 [
𝜆𝑙
0.79𝑐𝑝,𝑙

0.45𝜌𝑙
0.49

𝜎0.5𝜂𝑙
0.29∆ℎ𝑣

0.24𝜌𝑔
0.24] ∆𝑇𝑠

0.24∆𝑝𝑠
0.75 (4.18) 

ここで∆Tsは，伝熱管内壁面温度と作動媒体の温度差である．∆Psは，∆T に相当する飽和蒸気

圧力差である．また，上式のパラメータ F と S は実験的に導かれたもので，F は 1/Xttに対し

て，S は[GD(1 - x)/ηl]F
1.25に対して，実験的に導かれた値である． 

そして，この微小伝熱管長さ Liを 20 個の微小区間に関して，足し合わせることで蒸発に必要

な全体の伝熱管長さを算出することができる． 

𝐿 = 𝐿1 + 𝐿2 +・・・+ 𝐿20 (4.19) 



63 

 

 

図 4.3 蒸発槽内における作動媒体の温度変化 

 

 伝熱管内壁面温度 Ti は，蒸発槽内の温水と作動媒体の熱交換における熱収支式を用いて算

出した． 

𝑄 = 𝛼e(𝑇e − 𝑇o)𝐴 (4.20) 

𝑄 = ⁡
2𝜋𝜆𝐿

𝑙𝑛
𝑅i
𝑅o

(𝑇o − 𝑇i) (4.21) 

𝑄 = 𝛼wf(𝑇𝑖 − 𝑇wf)𝐴 (4.22) 

ここで，蒸発槽水の熱伝達率 αhw [W/m2K]は，液単相状態の時と同様に水平円柱周りの自由対

流熱伝達率予測式を用いて算出している． 

 

 また，圧力損失については，以下の Goto[40]らの圧力損失予測式を用いてクオリティごとの

圧力を算出した．そして，この予測式から算出した圧力の飽和温度をクオリティごとの作動

媒体温度として計算した．(∆PF/∆z)は二相流の摩擦による圧力損失勾配であり，以下の式で求

められる． 
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(
∆𝑃𝐹
∆𝑧

) = 𝛷𝑉
2 (

2𝑓𝑉𝐺
2𝑥2

𝑑𝜌𝑉
) (4.23) 

𝛷V = 1 + 1.64𝑋𝑡𝑡
0.79 (4.24) 

𝑋𝑡𝑡 = (
𝜌𝑉
𝜌𝐿
)
0.5

(
𝜇𝐿
𝜇𝑉
)
0.1

(
1 − 𝑥

𝑥
)
0.9

 (4.25) 

𝑓V = 1.47 × 10−4𝑅𝑒0.53 

𝑓V = 0.046𝑅𝑒−0.20 

𝑓V = 1.23 × 10−3𝑅𝑒0.21 

𝑓V = 0.0092 

(2000 ≤ Re ≤ 2600) 

  (2600 < Re ≤ 6500) 

(6500 < Re ≤ 12700) 

  (12700 < Re) 

(4.26) 

 

 

4.2 HFC-245fa/HFO-1234yf(20/80mass%)を用いた実験結果および計算結果 

  

本実験では，1 つの条件(蒸発器温度，蒸発器圧力，作動媒体流量を調整)において，約 180

秒間の温度変化を測定し，その各温度測定点のそれぞれの平均値をその点の温度とし，作動

媒体の温度変化軌跡を求める． 

実験結果では，最初の測定点から温度が上昇し続けている間の区間が予熱区間であり，液

単相状態であると考えられる．次に温度が横ばいになっている間の区間が蒸発区間であり，

気液二相状態であると考えられる．その後再び温度が上昇し始めた以降が過熱区間であり，

蒸気単相状態と考えられる．したがって，温度一定となり始めた点を蒸発開始点，再び温度

上昇し始めた点を蒸発終了点としている． 

計算結果では，実験条件と同じ蒸発槽温度，作動媒体流量，飽和温度条件において，作動

媒体の温度変化と蒸発に必要な伝熱管長さの予測を行い，実験値との比較を行った．ここで，

必要伝熱管長さとは，加熱を開始して温度が飽和温度まで上昇し始めるまでの気液二相区間

を足し合わせた区間のことであり，これらについて実験と計算との結果を比較した．計算に

おける作動媒体の飽和温度は，実験結果で蒸発開始点とした温度を用いている．また，予熱

区間における作動媒体の入口温度は実験結果の蒸発器入口からの距離 0m 時点の温度ではな

く，作動媒体ポンプの入口温度を用いている． 
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4.2.1 蒸発槽温度 40℃における実験結果および計算結果 

 

 以下の図 4.4 は，蒸発槽温度を 40℃の条件下における各作動媒体流量での作動媒体の温度

変化である．図中の黒点が実験値，赤点が計算値を示している．前章で述べた作動媒体に関

する従来の研究では，非共沸作動媒体を用いた場合，蒸発過程において温度勾配が生じるこ

とで蒸発器における温度不一致が改善され，蒸発過程における不可逆損失が減少すると述べ

ている．今回の結果によると，蒸発過程において作動媒体の温度は緩やかに上昇するのでは

なく，横ばいとなっている．これは，蒸発過程において，作動媒体の圧力損失により温度低

下しており，非共沸混合物の温度上昇と相殺されて温度一定になっているように見える．こ

の現象は，蒸発槽温度が 50，60℃の時も同様に生じている．さらに，各条件における作動媒

体の温度変化から，流量が大きくなるにつれて，作動媒体の圧力損失による温度低下が大き

くなっていることが分かる． 

 気液二相状態の開始点，つまり，蒸発開始点は実験結果のグラフから読み取ることができ，

流量が 80~95ml/min の場合は伝熱管長さが 0.5m の点，流量が 100，105ml/min の場合は伝熱

管長さが 1.0m の点が蒸発開始点である．しかし，実験装置の構造から，伝熱管長さ 0.5m ご

とにしか温度を測定することができないため，蒸発開始点および蒸発終了点の位置は±0.25m

の誤差生じている．表 4.1 に各条件における蒸発に必要な伝熱管長さをまとめている．表 4.1

から作動媒体流量が大きくなるほど伝熱管長さが実験値では長くなることが分かる．一方で，

計算値では流量が 80~90ml/min では伝熱管長さが短くなり，90~100ml/min で長くなり，

105ml/min で再び短くなる．計算値の伝熱管長さで一貫性がないのは，蒸発槽温度が 40℃と

低く作動媒体の飽和温度と温度差が小さく流量以外の影響が大きく存在していると考える． 
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表 4.1 蒸発槽温度 40℃における実験値および計算値のまとめ 

蒸発槽温度 

[℃] 

流量 

[ml/min] 

伝熱管長さ

(実験値) [m] 

伝熱管長さ

(計算値) [m] 

差(計算値/実験値) 

[%] 

40 

80 7.0 7.94 +13.4 

85 7.5 7.87 +4.9 

90 7.5 7.67 +2.3 

95 8.0 8.06 +0.8 

100 8.5 8.22 -3.2 

105 9.0 8.03 -10.7 
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(b) 流量 85ml/min  

 

(c) 流量 90ml/min 
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(d) 流量 95ml/min 

 

(e) 流量 100ml/min 
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(f) 流量 105ml/min 

図 4.4 蒸発槽温度 40℃における作動媒体温度変化 

 

4.3.2 蒸発槽温度 50℃における実験結果および計算結果 

 

 以下の図 4.5 に，蒸発槽温度を 50℃の条件下において，各作動媒体流量での作動媒体の

温度変化を示す．図中の黒点が実験値，赤点が計算値を示している．流量が小さい場合，蒸

発区間における圧力損失が小さいため，非共沸混合物特有の蒸発過程での温度上昇が見られ

る．このため，蒸発終了点の判断が非常に困難になるが，蒸発槽温度になる一つ前の点を蒸

発終了点としている．また，実験結果において流量が 95~110ml/min の場合には，作動媒体温

度が一度飽和温度を超えた後，飽和温度まで温度が下降した後に緩やかな温度上昇している

ことが分かる．これは，伝熱管内で突沸が生じていることが考えられる．この原因として，

本実験では伝熱管に平滑管を用いており，キャビティなどの沸騰のきっかけがないため突沸

現象が見られると考えられる．この現象が，流量の速い時に見られ低流量では見られないの

は，蒸発開始点が0.5mよりも前にあるからだと考えられる．計算結果では，流量が85，90ml/min

の時の予熱区間の長さはそれぞれ 0.233mと 0.246mであり，予熱過程が 0.5mの点に誤差 0.25m

を含めた 0.25m以前に終了しているため，実験結果では突沸現象がグラフ上で確認できなかっ

た．また，流量が 95ml/min の時の予熱区間の長さは 0.274m であったことからも，計算結果
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で突沸現象が見られたかどうかの判断は予熱区間の長さが関係していると考えられる． 

表 4.2 に各流量条件における蒸発に必要な伝熱管長さをまとめている．必要伝熱管長さの計

算において，作動媒体の飽和温度は実験結果における蒸発開始点の温度を用いて計算を行っ

ている．突沸現象が生じる作動媒体流量が 95~110ml/min において必要伝熱管長さは，温度が

一度上昇し下降した温度(図 4.5(c)では，蒸発器入口からの距離 1m の点の温度)を飽和温度と

している． 表 4.2 から流量が大きくなるほど蒸発に必要伝熱管長さについて，実験値と計算

値ともに長くなっていることが分かる．すべての条件において 20%以内の精度で予測ができ

ている．流量が 95ml/min の時では誤差が-20％であるが，実験結果における蒸発終了点の誤差

が±0.25m であることを考慮し，また，実験値と計算値の作動媒体の温度変化を見ても，かな

り高い精度で予測できていることが分かる．また，表から流量が 85ml/min から 110ml/min へ

増加する時，伝熱管長さが実験値では 2.5m から 5.5m へと，計算値では 2.62m から 4.63m へ

と長くなる．また，図 4.5 からも読み取ることができ，低流量時の計算値は実験値と温度変化

も合っているように見える，一方で，流量が大きくなるほど計算値は実験値よりも短くなっ

ている．これは，流量が大きくなるほど伝熱管による圧力損失は大きくなり，実験における

圧力損失が計算で求められる値よりも大きくなるため，伝熱管長さが長くなる高流量では実

験値の方が計算値よりも圧力損失による影響が大きくなると考えられる． 

 

表 4.2 蒸発槽温度 50℃における実験値および計算値のまとめ 

蒸発槽温度 

[℃] 

流量 

[ml/min] 

伝熱管長さ(実

験値) [m] 

伝熱管長さ

(計算値) [m] 

差  

[%] 

50 

85 2.5 2.62 +5.0 

90 3.0 2.78 -7.3 

95 4.0 3.20 -20.0 

100 4.5 3.78 -16.1 

105 4.5 4.35 -3.2 

110 5.5 4.63 -15.8 
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(a) 流量 85ml/min 

 

 

(b) 流量 90ml/min  
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(c) 流量 95ml/min 

 

 

(d) 流量 100ml/min 
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(e) 流量 105ml/min 

 

 

(f) 流量 110ml/min 

 

図 4.5 蒸発槽温度 50℃における作動媒体温度変化 
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4.3.3 蒸発槽温度 60℃における実験結果および計算結果 

 

 以下の図 4.6 に，蒸発槽温度を 60℃の条件下において，各作動媒体流量における作動媒体

の温度変化を示す．図中の黒点が実験値，赤点が計算値を示している．蒸発槽温度が 40，50℃

の場合とは異なり，蒸発速度が非常に速く，液単相状態から蒸気単相状態への蒸発がすぐに

行われた．したがって，予熱・蒸発区間において温度上昇が一気に変化していき，気液二相

状態の開始点および終了点を把握することが難しいことが分かった．また，蒸発槽温度 50℃

の低流量時の結果と同様に，突沸による急激な温度上昇と下降や圧力損失による蒸発過程で

の温度低下の影響は実験結果のグラフ上に見られなかった． 

今回行った流量条件では予熱および蒸発過程の挙動を十分に把握することができなかった

ため，より速い流量で実験を行う必要がある．しかし，実験値に基づく沸騰熱伝達率などの

パラメータの予測式は質量流速密度が 300~500kg/s m2の範囲が主としてあり，今回の伝熱管

および作動媒体の条件を適用すると，80~130ml/min の流量範囲が条件として存在する．した

がって，今回の蒸発槽温度よりも高い温度の熱源における作動媒体の蒸発挙動を確認するに

は，伝熱管径を小さくするなど実験装置および条件の調整が必要である． 

表 4.3 に各条件における蒸発に必要な伝熱管長さをまとめている．表 4.3 から蒸発槽温度が

40，50℃の時と同様に，作動媒体流量が大きくなるほど実験値と計算値ともに蒸発に必要な

伝熱管長さが長くなることが分かる．また，流量が 95ml/min と 110ml/min の時で誤差が 20％

を超えており，非常に誤差が大きいように考えられる．これは，実験結果の気液二相区間が

短く蒸発終了点がはっきりしないため，また，元とする実験値の伝熱管長さが小さいため誤

差が大きくなってしまっていると考えられる． 

図 4.6 を見ると，作動媒体の温度変化は精度よく予測できており，実験装置の形状より作動

媒体の温度変化を 0.5m ごとにしか測定ができないため，誤差が大きく生じているのではない

かと考えられる．いずれの蒸発槽温度においても，作動媒体の温度測定の間隔をより細かく

測定するという実験装置の課題が残った． 
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表 4.3 蒸発槽温度 60℃における実験値および計算値のまとめ 

蒸発槽温度 

[℃] 

流量 

[ml/min] 

伝熱管長さ

(実験値) [m] 

伝熱管長さ

(計算値) [m] 

誤差  

[%] 

60 

95 1.0 1.26 +26.2 

100 1.5 1.37 -8.8 

105 1.5 1.51 +0.6 

110 1.5 1.83 +21.8 

115 2.0 1.97 -1.6 

 

 

 

(a) 流量 95ml/min 
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(b) 流量 100ml/min  

 

 

(c) 流量 105ml/min 
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(d) 流量 110ml/min 

 

 

(e) 流量 115ml/min 

図 4.6 蒸発槽温度 60℃における作動媒体温度変化 
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4.3 伝熱予測モデルを加えたサイクル性能解析 

 

 本節では，前節で用いた伝熱予測式をサイクル計算の蒸発過程に適用し，混合媒体の伝熱

を考慮したサイクル計算を行う．サイクル計算条件は第 2 章の理想条件下で設定した条件を

用いており，熱源条件を入口出口温度 80-75℃に設定してサイクル性能計算を行った．ただし，

熱交換器は蒸発槽ではなくシェル&チューブ型熱交換器を想定しており，熱源の熱伝達率 αhw 

[W/m2K]は，多数の円管内を流れる流体と直交して水平円管群周りを流れる強制対流熱伝達率

の式を用いて算出している．  

 作動媒体側の質量流量を 1.0 kg/s，熱源側の質量流量を 10 kg/s，作動媒体の圧力比を 3.25

とした場合に，図 4.7 のような温度変化となった．横軸は熱交換量，縦軸は温度変化を示して

いる．熱源の出口温度は 75.46℃，熱交換量は 189.59 kW であった．図 4.8 は伝熱管長さにお

ける作動媒体および熱源の変化を表している．蒸発器の伝熱管長さは 2.0mであり，ともに 0m~

約 0.4m が作動媒体の予熱区間，約 0.4m~約 1.8m が作動媒体の蒸発区間，約 1.8m 以降は作動

媒体が気体状態で加熱される区間となっている．図 4.8 から，蒸発区間における作動媒体の熱

伝達率は予熱，過熱区間に比べて 6 倍ほど良くなっていることが分かる． 

次に同条件における伝熱管長さ 2.5mの計算結果を，伝熱管長さ 2.0mとともに図 4.9に示す．

図 4.9(a)から過熱区間では熱源水の温度変化は小さいことが分かる．作動媒体が気単相状態な

ので蒸発過程よりも熱伝達係数が小さく，熱交換の性能が悪化しているためである．また，

図 4.9(b)から，過熱区間における微小熱交換量は伝熱管長さが長くなるほど小さくなっており，

蒸発区間における微小熱交換量は伝熱管長さが長くなるほど減少しているものの過熱区間よ

りも効率よく熱交換できていることを示している．このことから，伝熱管長さが長く作動媒

体が気単相状態における熱交換が長くても，サイクル性能の向上にはつながらず，熱交換器

サイズが増加するだけである．したがって，混合作動媒体を用いるときタービン入口で作動

媒体が飽和蒸気となる伝熱管長さが最適である． 

 次に同条件，作動媒体質量流量 1 kg/s，熱源質量流量 10 kg/s，熱源入口温度 80℃，伝熱管

長さ 2.0 m で圧力比を変えた場合のサイクル計算結果を図 4.10 に示す．圧力比が増加するほ

ど正味熱効率は上昇しているが，正味出力は圧力比 3.21 の時に最大を示している．これは，

蒸発器側の圧力が上昇することで予熱にかかる交換熱量が増え，過熱区間の伝熱管長さが短

くなるため，作動媒体のタービン入口が飽和蒸気に近づいて正味熱効率が右肩上がりに良く

なると考えられる．一方で，過熱区間の交換熱量が減少しているため総交換熱量も減少して
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おり，熱効率が良くなっても正味出力が減少するという結果になった． 

 以上の結果から，熱交換器の形状や作動媒体および熱源の流量などの条件を与えた場合に

は，熱効率が最大となる最適な圧力比が存在し，作動媒体がタービン入口で飽和蒸気となる

場合である．また，熱源の条件が決まっているときには作動媒体がタービン入口で飽和蒸気

となるように伝熱管長さを設計すればよく，最適な伝熱面積が存在することが分かった．こ

れらを計算で求めることは，熱交換器の設計に有効であると言える．  
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図 4.7 蒸発熱交換における温度変化 

 

 

図 4.8 蒸発熱交換における熱伝達率 
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(a) 熱源の温度変化 

 

 

(b) 微小区間における熱交換量 
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(c) 熱源の熱伝達率 

図 4.9 伝熱管長さ 2.0m および 2.5m における熱源計算結果 

 

 

図 4.10 圧力比ごとのサイクル性能結果 
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第 5 章 下水汚泥焼却施設への ORC 導入に向けた設計モデル 

 

本章では下水汚泥焼却施設に新たな ORC システムを導入することを想定している．下水汚

泥焼却施設には，燃焼空気予熱器や排煙処理塔などの排熱を回収できる場所が多く存在し，

処理水も多く存在する．今回想定した下水汚泥焼却施設のモデルを図 5.1 に示す．一般的に下

水汚泥焼却施設は焼却炉後の廃熱ボイラから出た蒸気を利用して蒸気発電機を回しシステム

性能を向上させている．ここからさらに蒸気発電機から出た蒸気でバイナリ発電機を回すこ

とを考える．今回，この蒸気発電機から出た蒸気を用いてバイナリ発電を回す時，その蒸気

の一部を抜き出して燃焼空気予熱器の余剰排熱を用いて ORC システムを回すことを考える． 

 

 

図 5.1 下水汚泥焼却発電システムのモデル 
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5.1 計算モデル 

 

 図 5.1 に今回の ORC システム計算モデルの T-s 線図を示す．ORC を循環する作動媒体は作

動媒体ポンプにより圧縮(1→2)され，蒸発器内における作動媒体の予熱(2→3)および相変化

(3→4)，過熱(4→4’)で蒸発器から受熱される．この時，作動媒体の二相状態において伝熱管内

壁面から受ける摩擦圧力損失を考慮している．その後蒸気となった作動媒体がタービンにて

膨張(4’→5’)し，凝縮器にて飽和液状態となるまで等圧放熱(5’→6→1)される．状態 7，9 は熱

源の入口および出口であり，状態 10，11 は冷却水の入口および出口である．今回の ORC シ

ステムの計算モデルは以下の仮定と条件を用いている． 

・ タービンおよび作動媒体ポンプの断熱効率は 70%とした． 

・ タービンおよび作動媒体ポンプの機械的損失は無視した． 

・ 配管およびすべての要素機器からの熱損失は無視できるとした． 

・ 冷却水入口出口温度は 15℃→22℃とした． 

・ 熱源入口温度を 130℃の飽和蒸気とした． 

 作動媒体ポンプおよびタービンの等エントロピー効率を考慮しているため，過程 1→2 およ

び過程 4→5 または過程 4’→5’は等エントロピー変化ではない．また，蒸発器内のピンチポイ

ント温度差の位置は作動媒体の飽和液状態点(状態 3)ではなく，過熱終了点(状態 4’)または相

変化中(3→4)に存在する．ピンチポイントの位置を見つけるために，エネルギー収支式を用い

ており，蒸発器の熱交換過程は伝熱管長さ 0.01m ごとの微小区間に分割されて計算されてい

る．蒸発器におけるピンチポイントは，状態 2 から状態 4’で作動媒体の温度を計算した後，

まず初めに蒸発器入口にあると仮定され，繰り返し計算により実際のピンチポイントの位置

が決定される．凝縮器内のピンチポイント温度差の位置は，基本的に飽和蒸気点(状態 6)に存

在するが，作動媒体の相変化中(6→1)に存在することもある．凝縮器側も同様にピンチポイン

トの位置を見つけるために，エネルギー収支式を用いており，凝縮器の熱交換過程はクオリ

ティ 0.01 ごとの 100 個の微小区間に分割されて計算されている． 

 今回，蒸発器の形状はシェル&チューブ型熱交換器とプレート式熱交換器を想定している．

想定した蒸発器の詳細なパラメータを表 5.1 にまとめている．この計算では，熱交換器の伝熱

面積を与えて計算するため，存在する熱交換器を想定した性能予測や，熱交換器の形状・サ

イズを固定した条件における性能比較などが可能となる． 
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図 5.1 T-s 線図 

 

 

表 5.1 蒸発器モデル 

形状 シェル＆チューブ型 形状 プレート式 

伝熱管材質 ステンレス プレート幅 0.23 m 

伝熱管外径 7.0 mm または 4.0mm プレート流路長さ 0.73 m 

伝熱管内径 6.5 mm または 3.0mm プレート流路厚さ 2 mm 

伝熱管本数 500 本 流路水力直径 4 mm 

伝熱管長さ 2.0 m または 1.0m プレート数 150 

伝熱管配列 千鳥配列 シェブロン角度 60°，60° 
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5.2 熱伝達率および交換熱量の算出方法 

 

 蒸気加熱源と R245fa/R1234yf 混合作動媒体はともに蒸発器で相変化し，蒸発過程における

熱伝達係数は，液単相および気単相状態の場合よりもはるかに高くなる．したがって，蒸発

器の設計には，セグメント化された設計計算が必要となる．図 5.2 に蒸発過程における作動媒

体温度変化についての概略図を示す．グラフの縦軸が作動媒体温度であり，横軸が熱交換量

を示している．作動媒体はまず，液単相状態から飽和温度まで温度が上昇していく．そして，

飽和温度に達したのち，蒸発が始まり，気液二相状態においては非共沸混合物であるので緩

やかに温度上昇していく．そして，蒸発が完了すると再び熱源入口温度まで温度が上昇して

いく．熱源は入口が飽和蒸気であり，蒸発器における作動媒体と熱源の潜熱変化での熱交換

を行い，飽和液状態になるまで放熱を行う．その後，予熱器における熱源の顕熱変化で熱交

換を行い熱源出口へと推移している． 

 図 5.2 に示すように，蒸発器の熱伝達係数は熱源および作動媒体の相変化条件に応じて 4

つのセグメントに分割される．それぞれのセグメントにおける交換熱量の算出方法を以下で

説明する．様々な単相および二相熱伝達セグメントを 1 つの熱交換器で計算されると考えて

おり，ORC システムの蒸発器にシェル&チューブ熱交換器またはプレート式熱交換器が使用

された．したがって，熱交換器のチューブの配置と伝熱管長さおよび管径は，設計パラメー

タを満たすように適切に制御する必要がある．設計結果は，質量流量によって蒸発器の管径

を調整する必要があり，蒸発器の設計パラメータは表 5.1 に示している． 
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図 5.2 作動媒体温度変化 

 

 

5.2.1 シェル&チューブ型熱交換器における算出方法 

 

 伝熱管長さ 0.01m ごとの微小区間に分割し，伝熱管長さが終了するまで計算を行う．微小

区間における微小交換伝熱量 Qiは，作動媒体側と熱源側の熱収支より求める．交換熱量の算

出においてそれぞれの熱伝達率の計算が必要である．作動媒体が単相状態の場合(セグメント

①②④)，熱伝達率 αwfは第 4.1.1 項に示した Gnielinski の式を用いる．作動媒体が気液二相状

態の場合(セグメント③)，熱伝達率 αwfは高松[32]らが提案した式を用いており，以下に示す．  

𝛼wf,i = 𝛼𝑐𝑜𝑛 + 𝛼nb (5.13) 

𝛼con = 0.0116𝐹
𝜆l
𝐷
[
𝐺(1 − 𝑥)𝐷

𝜂l
]
0.89

𝑃𝑟0.4 (5.14) 

𝛼nb = 𝐾0.745𝑆𝛼pb (5.15) 

𝛼pb = 1.35 × 207
𝜆l
𝑑b

(
𝑞𝑑b
𝜆l𝑇sat

)
0.745

(
𝜌v

𝜌𝐿
)
0.581

𝑃𝑟L
0.533 (5.16) 
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ここに，K は核沸騰による熱流束と全熱流束の比を表すパラメータ，S は強制対流の効果によ

り核沸騰の有効過熱度が減少する程度を表すパラメータであり，実験的に導かれた値である．

αpbはプール核沸騰熱伝達の整理式の基づく熱伝達係数である． 

また，熱源水の熱伝達率 αhw [kW/m2K]において，熱源が単相状態の場合(セグメント①)，以

下に示す流れに直角に置かれた水平円管群周りの強制対流熱伝達率の式[41]を用いて算出して

いる． 

𝑁𝑢 = 𝐶𝑅𝑒𝑛𝑃𝑟0.36 (
𝑃𝑟

𝑃𝑟𝑤
)
0.25

 (5.8) 

𝑇wall =
𝑇hw𝛼hw
𝛼wf + 𝛼hw

+
𝑇wf𝛼wf

𝛼wf + 𝛼hw
 (5.9) 

ここに，Prwは管外壁面温度 Twallにおけるプラントル数，そのほかの物性値は熱源の近寄り温

度 Thw における値を用いている．レイノルズ数の代表速度としては最大速度 umax を用いてい

る．ここで，式の中で表している係数 C1, n の値は表 5.2 に示すとおりである．  

 

表 5.2 式(5.8)の係数と指数の値 

配列 Re C n 

碁盤目 1×103 ~ 2×105 0.27 0.63 

千鳥 St / SL < 2 1×103 ~ 2×105 0.35(ST/SL)0.2 0.60 

千鳥 St / SL < 2 1×103 ~ 2×105 0.40 0.60 

碁盤目 2×105 ~ 2×106 0.021 0.84 

千鳥 2×105 ~ 2×106 0.022 0.84 

 

熱源が凝縮過程となる場合(セグメント②③④)，熱源側の凝縮熱伝達率 αhw を以下に示す． 

𝑁𝑢 = 0.729 (
𝐺𝑎𝑃𝑟

𝐽𝑎
)
1/4

⁡ (5.10) 

ここで，Ga は粘性力の対する重力の比を表すガリレオ数，Ja は熱面の過熱による顕熱と蒸発

潜熱の比を表すヤコブ数である．物性値は熱源の蒸発温度における値を用いている． 
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5.2.2 プレート式熱交換器における算出方法 

 

 シェル&チューブ型と同様に作動媒体の流れ方向に 0.01m ごとの微小区間に分割し，プレー

ト流路長さが終了するまで計算を行う．微小区間における微小交換伝熱量 Qiは，作動媒体側

と熱源側の熱収支より求める．それぞれの熱伝達率は以下の式を用いて求める． 

1) 単相状態における作動媒体の熱伝達率 

𝑁𝑢wf,i = 0.2946𝑅𝑒0.7𝑃𝑟1/3⁡ (5.13) 

2) 気液二相状態における作動媒体の熱伝達率 

Lee[42]らによる R1233zd(E)を用いた実験的研究により得られた式を用いる． 

𝑁𝑢wf,i = 0.9243𝑅𝑒eq
0.6151𝑃𝑟l

0.33⁡ (5.13) 

𝑅𝑒eq =
𝐺eq𝐷

𝜇l
 (5.14) 

𝐺eq = [(1 − 𝑥) + 𝑥 (
𝜌l
𝜌g
)] (5.15) 

ここで，Reeqは等価レイノルズ数で均質的な流れにより適している． 

3) 単相状態における熱源水の熱伝達率 

Yan[43]らによる R134a を用いた実験に基づいた以下の式を用いる． 

𝑁𝑢hw,i = 0.2121𝑅𝑒0.78𝑃𝑟1/3⁡ (5.13) 

4) 気液二相状態における熱源水の熱伝達率 

この時，熱源水は凝縮熱伝達となり，以下の式で表される． 

𝑁𝑢hw,i = 4.118𝑅𝑒eq
0.4𝑃𝑟l

1/3
⁡ (5.13) 

 

 作動媒体は飽和蒸気から設定した伝熱管長さまたはプレート流路長さに達するまで，過熱

蒸気となり温度が上昇する．熱源の入口は飽和蒸気であり，作動媒体の出口温度との温度差

がピンチポイント温度差となる．一方で，作動媒体が過熱区間に達するまでに伝熱管長さが

終了した場合，作動媒体は蒸発途中で熱源との熱交換を終了することとなる．しかし，これ

は第 2 章で述べた蒸発器における圧力損失を考慮しない場合と同様に，タービン入口および

出口における作動媒体の乾き度が１以下になってしまう．この時作動媒体は湿り蒸気であり，

乾き度が低下するほどそれにより発生する水滴が，タービンの腐食の原因や，熱交換器等の

伝熱効率を低下させタービン効率の低下にもつながる．したがって，今回の計算では過熱蒸
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気となるような蒸発器設計および熱源条件を設定している．タービン出口においては乾き度

90%以上目安にサイクル計算を行う． 

以上に述べた通り，微小区間における熱交換量は作動媒体側と熱源側の熱収支式により求

められる．微小区間の熱源出口温度および外壁面温度，作動媒体出口圧力および出口温度は

未定であるので，二相状態においては作動媒体出口乾き度を，蒸気液単相状態においては作

動媒体出口温度を仮定している．その後，仮定により得られた作動媒体の出口状態から，微

小区間の熱交換量を計算し，熱源側と作動媒体側の熱交換量を比較し，一致しない場合には

再度仮定を修正し，計算を繰り返す．  

 

 

5.3 圧力損失の算出方法 

 

 本計算では，蒸発器における作動媒体の入口圧力および乾き度を既知として与え，順次，

微小区間の出口圧力および乾き度を計算していく．各微小区間における出口圧力および乾き

度変化の計算には熱源と作動媒体の熱交換量を満たすように繰り返し計算が必要であり，二

相状態において微小区間の出口圧力には伝熱壁面からの摩擦圧力損失を加えて計算している． 

本計算で用いた二相流摩擦圧力損失について，シェル&チューブ型では第 4.1.2 項で示した

Goto[40]らの圧力損失予測式を用いて微小区間ごとの出口圧力を算出した．プレート式では以

下の式で摩擦圧力係数 ftpを計算した． 

𝑓tp = 6.25 × 10−4𝑅𝑒eq
1.427𝑅𝑒l

−0.7098𝑃𝑟l
0.4036 (5.17) 

Reeq は質量流速に対する蒸気クオリティの影響を反映し，Rel は液相状態の粘度の影響を含ん

でおり，Reeqと Relは質量流速と粘度の影響を説明するために結合された． 

 また，熱源側の圧力損失はシェル&チューブ型とプレート式ともに本計算では無視している． 
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5.4 サイクル計算方法 

 

 以下の各諸量をサイクル計算の既知量として与える． 

⚫ 熱源質量流量：mhw 

⚫ 熱源入口温度：Thwin 

⚫ 熱源入口乾き度：xhwin 

⚫ 冷却水入口温度：Tcwin 

⚫ 冷却水出口温度：Tcwout 

⚫ 作動媒体凝縮器出口温度：T1 

⚫ 作動媒体ポンプ・タービン等エントロピー効率：ηP，ηT 

⚫ 混合作動媒体混合比（指定した成分のモル分率）：ya 

（単一作動媒体の場合は ya＝1 または不要） 

これらの条件を与えることで，各関係式を用いて各点の状態量が決定される．したがって，

与えられた作動媒体と作動媒体の蒸発器における圧力について，予熱器および蒸発器におけ

る熱収支式を満たすように作動媒体の質量流量を繰り返し計算することで，すべての状態点

を決定することができる．予熱器および蒸発器におけるエネルギーバランスは伝熱管長さ

0.01m ごとの微小区間に分割され，各点における熱源と作動媒体の温度および比エンタルピー

を得るために，各微小区間にエネルギー収支式を適用している． 

 本解析では，熱源の質量流量 mhwを 0.5 kg/s とし，熱源の入口条件として 130℃の飽和蒸気

を想定して計算する．この条件より，熱源側の圧力も求めることができる．以下に，サイク

ルの計算手順を示す．状態点は図 5.1 内の数字を用いる． 

 

1) 初期値として，蒸発器と凝縮器の圧力比 PR，作動媒体の質量流量 mwf，作動媒体の凝縮

器における飽和液状態の温度 T1を 22℃と仮定する． 

2) 凝縮器出口における圧力 P1，比エンタルピーh1，比エントロピーs1を計算． 

 P1 = P(T1, x1, ya) (5.21) 

 h1 = h(T1, x1, ya) (5.22) 

 s1 = s(T1, x1, ya) (5.23) 

ここで，x1 は作動媒体の凝縮器出口における乾き度であり，凝縮器出口を飽和液体状態と定

義すれば，x1= 0 となる． 
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3) 凝縮器内で渇き度 1(x6=1)となるときの温度 T6，比エンタルピーh6，比エントロピーs6 の

計算． 

 T6 = T(P1, x6, ya) (5.24) 

 h6 = h(P1, x6, ya) (5.25) 

 s6 = s(P1, x6, ya) (5.26) 

4) 予熱器出口における圧力 P3を計算する． 

 P3 = P1PR (5.27) 

5) 予熱器出口における圧力 T3，比エンタルピーh3，比エントロピーs3を計算． 

 T3 = T(P3, x3, ya) (5.28) 

 h3 = h(P3, x3, ya) (5.29) 

 s3 = s(P3, x3, ya) (5.30) 

ここで，x3 は作動媒体の予熱器出口における乾き度であり，予熱器出口を飽和液体状態と定

義すれば，x3 = 0 となる． 

6) 作動媒体ポンプでの膨張過程を等エントロピー変化と仮定した時の作動媒体ポンプ出口

における温度 T2,ideal，比エンタルピーh2,idealを計算する． 

 T2,ideal = T(P3, s1, ya) (5.31) 

 h2,ideal = h(P3, s1, ya) (5.32) 

ここで，作動媒体ポンプ出口における圧力 P2は，予熱器および蒸発器内での変化は等圧変化

という仮定より，P3と等しくなる．また，作動媒体ポンプ出口の比エントロピーs2,idealは，作

動媒体ポンプでの変化は等エントロピー変化という仮定より，s1と等しくなる． 

7) 作動媒体ポンプにおける等エントロピー効率を考慮した場合の作動媒体ポンプ出口の温

度 T2，比エンタルピーh2，比エントロピーs2を計算する． 

式(2.1)で表される作動媒体ポンプの等エントロピー効率 ηPから作動媒体ポンプ出口における

比エンタルピーh2を計算する． 

 ℎ2 =
ℎ2,ideal − ℎ1

𝜂P
+ ℎ1 (5.33) 

作動媒体ポンプ出口における温度 T2，比エントロピーs2を計算する． 

 T2 = T(P3, h2, ya) (5.34) 

 s2 = s(P3, h2, ya) (5.35) 
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8) 予熱器における熱交換量を計算する． 

 𝑄pre = 𝑚wf(𝐻3 − 𝐻2) (5.36) 

9) 予熱器出口における熱源温度およびエンタルピーを計算する． 

 𝐻hw,preout =
𝑄pre

𝑚hw
+ 𝐻hwout (5.37) 

 𝑇hw,preout = 𝑇(𝑃hw, 𝐻hw,preout) (5.38) 

10) 予熱および蒸発に必要な伝熱管長さを計算する． 

11) 設定した伝熱管長さが(10)で計算した予熱および蒸発に必要な伝熱管長さよりも長い時，

伝熱管長さを満たすまで過熱過程を計算する． 

12) 10)または(11)で計算した伝熱管終了における比エンタルピーから，作動媒体の熱交換量を

計算する． 

 𝑄in = 𝑚wf(ℎ4′ − ℎ2) (5.39) 

13) 上式の熱交換量が次式(5.40)の熱源側の熱交換量と一致するまで作動媒体流量を修正し，

手順 8)～12)を繰り返し計算する． 

 𝑄hwin = 𝑚hw(𝐻hwin −𝐻hwout) (5.40) 

 |𝑄hwin − 𝑄in| ⁡< 0.1 (5.41) 

14) 伝熱管長さが過熱過程まで計算している場合は，蒸発器内で乾き度１(x4=1)となるときの

温度 T4，比エンタルピーh4，比エントロピーs4を計算する． 

 T4 = T(P3, x4, ya) (5.42) 

 h4 = h(P3, x4, ya) (5.43) 

 s4 = s(P3, x4, ya) (5.44) 

15) タービンでの圧縮過程を等エントロピー変化と仮定した時のタービン出口における温度

T5,ideal，比エンタルピーh5,idealを計算する． 

 T5,ideal = T(P1, s4’, ya) (5.45) 

 h5,ideal = h(P1, s4’, ya) (5.46) 

ここで，タービン出口における圧力 P5は，凝縮器内での変化は等圧変化という仮定より，P1

と等しくなる．また，タービン出口の比エントロピーs5,idealは，タービンでの圧縮過程は等エ

ントロピー変化という仮定より，s4’と等しくなる． 
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16) タービンにおける等エントロピー効率を考慮した場合のタービン出口の温度 T5，比エン

タルピーh5，比エントロピーs5を計算する． 

式(2.2)で表されるタービンの等エントロピー効率 ηT からタービン出口における比エンタル

ピーh5を計算する． 

 ℎ5 = ℎ4 − 𝜂T(ℎ4 − ℎ5,ideal) (5.47) 

タービン出口における温度 T5，比エントロピーs5を計算する． 

 T5 = T(P1, h5, ya) (5.48) 

 s5 = s(P1, h5, ya) (5.49) 

17) 凝縮器における交換熱量 QCONDと冷却水の質量流量 mcwの計算 

 QCOND = mwf(h5 - h1) (5.50) 

 𝑚cw =
𝑄COND

𝑐𝑝,cw(𝑇cwout − 𝑇cwin)
 (5.51) 

cp,cw は冷却水の定圧比熱で，冷却水は温度勾配があり冷却水温度は一定ではないが，今回は

cp,cw=4.18[kJ/kg-K]とした．  

18) 凝縮器におけるピンチポイント温度差 Tppcwを計算する． 

凝縮器において，冷却水と作動媒体の温度が最も近づく点の温度差をピンチポイント温度差

として定義する．ピンチポイントは状態 6 から状態 1 までの区間に存在するため，その区間

を作動媒体の乾き度ごとに n 等分し，その分割された各微小区間においてエネルギー収支式

が成立するように作動媒体の温度 Tcond,iを計算する．本解析では n=100 とする．つまり，渇き

度 0.01 ごとに作動媒体の温度を求めている．  

 Tcond,i = T(P1, xcond,i, ya) (2.36) 

また，微小区間におけるエネルギー収支式より， 

 𝑇cw,i = 𝑇cw,i−1 +
𝑚wf(ℎcond,i − ℎcond,i−1)

𝑚cw𝑐𝑝,cw
 (2.37) 

これにより計算される冷却水と作動媒体の温度差 ΔTcw,cond,iは， 

 ΔTcw,cond,i = Tcw,i  - Tcond,i (2.38) 

と表される．この温度差がマイナスにならないことを確認している．  

 

 以上の計算手順を参考までに図 5.3 のフローチャートに示す．  
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図 5.3 サイクル性能計算のフローチャート 
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5.5 計算条件 

 

 本解析のシステムフロー図を図 5.5 に示す．蒸気発電機から出た 130℃の飽和蒸気 0.5 kg/s 

を全てバイナリ発電機に送るのではなく，一部蒸気を抜き出して燃焼空気予熱器から排出さ

れる排ガスと熱交換させることで飽和蒸気を昇温する．その昇温した蒸気を新しく導入した

ORC の熱源に用いて発電を行うことでシステム全体の効率向上を目指している．ここで，排

ガスとして用いる燃焼空気予熱器から集塵装置まで送られる排ガスの温度は，燃焼空気予熱

器出口温度が 220℃で，集塵装置入口温度は 160℃で回収する．排ガス中には硫黄化合物が含

まれており，それにより低温腐食が発生するため，燃焼用空気予熱器から回収できる最大熱

量は 160℃に制限されている．低温腐食とは，硫黄化合物が燃焼と燃焼後の反応により硫酸と

なり，その硫酸が凝縮することで伝熱面を腐食させることである．硫酸が凝縮し始める温度

のことを酸露点と呼び，排ガス中の硫黄分や過剰空気量，水蒸気量，燃焼方法によってこの

酸露点は 160℃まで上昇することがある．つまり，排ガスから回収することのできる熱量は決

まっており，蒸気発電機から抜き出した一部蒸気が追加熱交換器により何度まで昇温される

かを表 5.3 に示す．表 5.3 の通り，蒸気発電機から 10%の蒸気を抜き出すと元のバイナリ発電

機に入る飽和蒸気は 0.5 kg/s から 0.45 kg/s になり，新しい ORC システムは熱源 200℃の過熱

蒸気 0.05 kg/s と熱交換することになる．この元のバイナリ発電機と新しい ORC システムの合

計出力がシステム全体の出力となり，これが，もともとバイナリ発電機にすべての飽和蒸気

が入る場合と比べてどれくらいシステム効率が向上するのかということを計算する． 

  



97 

 

 

図 5.5 システムフロー図 

 

 

表 5.3 追加熱交換器出口蒸気 

抜出蒸気量 抜出蒸気流量 元飽和蒸気流量 追加熱交換器出口温度 

10 % 0.05 kg/s 0.45 kg/s 200 ℃ 

20 % 0.10 kg/s 0.40 kg/s 165 ℃ 

30 % 0.15 kg/s 0.35 kg/s 153.33 ℃ 

40 % 0.20 kg/s 0.30 kg/s 147.5 ℃ 

50 % 0.25 kg/s 0.25 kg/s 144 ℃ 

60 % 0.30 kg/s 0.20 kg/s 141.67 ℃ 

70 % 0.35 kg/s 0.15 kg/s 140 ℃ 

80 % 0.40 kg/s 0.10 kg/s 138.75 ℃ 

90 % 0.45 kg/s 0.05 kg/s 137.78 ℃ 

100 % 0.5 kg/s 0 kg/s 137 ℃ 
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5.6 計算結果 

 

 図 5.6 に抜出蒸気量とシステム全体の正味出力および熱効率の関係を表すグラフを示す．図

5.6 の示す通り，抜き出す蒸気量が 20%の時システム全体の出力および熱効率が最大となり，

この時，蒸気を抜き出さない場合に比べて正味出力が 1.15 kW 増加し，熱効率が 0.03%向上す

る．また，本章の二相状態の蒸発熱伝達率の予測式として用いた式(5.14)~(5.16)は作動媒体の

質量速度 G≥200 kg/m2s の範囲で示される予測式である．そのため，蒸気抜出量が 10%～40%

の時，つまり抜出蒸気量が 0.05~0.20 kg/s の時は伝熱管内径と外径をそれぞれ 3.0mm と 4.0mm

に設定している．一方で，蒸気抜出量が 50%~100%の時，伝熱管内径と外径をそれぞれ抜出

蒸気の方を 6.5mm と 7.0mm に，元飽和蒸気の方を 3.0mm と 4.0mm に設定している．したがっ

て，抜出蒸気量が 0~40%の時と 50~100%の時では用いている蒸発器が異なっている．それぞ

れの範囲で蒸気抜出量とシステム性能の関係を見てみると，適切な抜出蒸気量が存在するこ

とが分かり，ともに範囲の真ん中あたりで，0~40%では 20%，50~100%では 70，80%あたり

でシステム全体の性能が向上している． 

 蒸気抜出量が 0%と 100%の時を比較すると，システム全体の正味出力は上昇しているが熱

効率は減少している．これは，燃焼空気予熱器の排ガスから熱を回収しているため，元のバ

イナリ発電機でサイクルを回すよりも新しいORCシステムで回す方が投入熱量が熱回収の分

多く，システム全体の正味出力は上昇する．しかし，熱効率は少し落ちていることから，増

加した投入熱量分の出力を成せていないということである．ここで，図 5.7 に蒸気抜出量 0%

ですべての飽和蒸気がバイナリ発電機に入る場合(a)と，蒸気抜出量が 100%ですべての蒸気が

追加熱交換器と熱交換して新しい ORC システムに入る場合(b)の熱交換図を示す．まず，(a)，

(b)ともに熱源の質量流量は 0.5 kg/s であり，(a)の場合熱源入口状態は飽和蒸気である．一方

で，(b)の場合追加熱交換器で熱回収した分，飽和蒸気から昇温され過熱蒸気状態となってい

る．熱源が過熱蒸気となるメリットは，熱源の温度が上昇するだけ作動媒体が温度上昇する

ことができ，より大きい仕事を出力できることである．しかしながら，熱源として用いてい

る水は蒸発潜熱が非常に大きく，図から回収した熱は元の熱源と比べて非常に小さく，熱源

が過熱蒸気であることの利点がないことが分かる．また，(a)，(b)の場合ともに今回用いた作

動媒体 R245fa/R1234yf(20/80mass%)混合物は，予熱区間での損失が非常に大きいことが分かる．

熱源である水は顕熱変化により急激に温度上昇するが，作動媒体の予熱における温度上昇は

緩やかで総熱交換量の半分以上の熱が予熱に用いられており，熱源との温度差はかなり大き
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くなるため，損失が大きくなると考えられる． 

 

 

図 5.6 シェル&チューブ式熱交換器における抜出蒸気量とシステム性能 

 

 

(a) 蒸気抜出量 0%の場合 
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(b) 蒸気抜出量 100%の場合 

図 5.7 シェル&チューブ熱交換器におけるサイクル熱交換図 

 

 

次に，蒸発器にプレート式熱交換器を用いた時の結果を示す．図 5.8 に抜出蒸気量とシステ

ム全体の正味出力および熱効率の関係を表すグラフを示す．図 5.8 の示す通り，抜き出す蒸気

量が 35%の時システム全体の出力が最大となり，抜出蒸気量が 45%の時システム熱効率が最

大となるように，システム全体の出力が最大になるときと熱効率が最大となるときが異なる．

この時，蒸気を抜き出さない場合に比べて正味出力が 1.76 kW 増加し，熱効率が 0.08%向上す

る．シェル&チューブ熱交換器の場合と比べてもシステム全体の性能は向上しているが，その

変化はわずか 1%ほどである．  

 蒸気抜出量が 0%と 100%の時を比較すると，シェル&チューブ熱交換器に場合と同様にシ

ステム全体の正味出力は上昇しているが熱効率は減少している．つまり，燃焼空気予熱器か

ら回収した熱の分だけ増加した投入熱量分の出力を成せていないということである．熱源が

過熱蒸気となる利点が，あまり有効に機能していないことは蒸気抜出量が 100%の時だけでな

く蒸気を抜き出すすべての場合に言える．図 5.9 に抜出蒸気量 45%の時のバイナリ発電機(a)

および新しい ORC システム(b)における熱交換図を示す．抜出蒸気量が 45%の時熱回収により
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熱源入口温度は 145.5℃まで上昇するが，図 5.9(b)からわかる通り作動媒体の過熱区間におけ

る温度上昇は熱源水の蒸発温度 130℃が制限となっており，加えて熱源水の過熱蒸気における

熱交換は非常に少ないため，その区間において作動媒体はそこまで温度上昇することができ

ない． 

 以上より，130℃の飽和蒸気を熱源入口として与えたバイナリ発電機において，システムの

余剰排熱を熱回収し熱源から抜き出した蒸気と熱交換させるとき，システム全体の正味出力

および熱効率は上昇するが，大きな改善は見られない．これは，熱源水の蒸発潜熱が大きく

熱交換のほとんどが潜熱変化であり熱源温度が 130℃で一定であり，第 2 章で述べた通り，混

合物の非共沸性はあまり有効でなく作動媒体として蒸発潜熱が大きい物質を用いることがサ

イクル性能の向上に有効である． 

したがって，バイナリ発電機に入る 130℃の飽和蒸気から抜き出して追加熱交換器と熱交換

させるのではなく，燃焼空気予熱器から回収した熱は高温油と熱交換させ，この高温油を熱

源として，作動媒体として水を用いる場合を考える． 

 

 

図 5.8 プレート式熱交換器による抜出蒸気量とシステム全体の出力および熱効率 
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(a) 蒸気抜出量 45%におけるバイナリ発電機 

 

(b) 蒸気抜出量 45%における ORC システム 

図 5.9 プレート式熱交換器におけるサイクル熱交換図 
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最後に熱源として高温油を，作動媒体として水を用いる場合を考える．本解析の高温油に

は熱媒体油として広く用いられているバーレルサーム 200[44]を想定して解析を行った．また，

バーレルサーム 200 の物性値は社団法人日本舶用工業会の内航船ディーゼル主機関の排熱を

利用した主機燃料油加熱システムに関する技術開発成果報告書[45]を参考に算出した．また，

集塵装置に入る排ガス温度は硫酸腐食により 160℃と制限されているため，熱源油は出口温度

が 160℃よりも低い温度でなければならない．つまり，熱源油の入口出口温度は 200-150℃や

160-150℃等のように出口温度 150℃を目安に設定しサイクル性能が最適となる熱源勾配を求

めるが，作動媒体が単一媒体の水であるため熱源勾配が小さくなるほどサイクル性能は向上

することが予測される．したがって，熱源油の温度勾配を 20℃に設定して計算を行った． 

 図 5.10 に熱源として高温油を，作動媒体として水を用いた場合のシステム全体の性能を図

5.6 に加えた結果を示す．熱源油を用いた場合は赤いマークで示されており，熱源に過熱蒸気

を用いたすべての場合よりもシステム全体の正味出力および熱効率ともに向上している．図

5.11 この時の熱交換図を示す．作動媒体として水を用いたことで蒸発器側の圧力の制限がな

くなり，加えて効率よく熱交換が行われる蒸発過程において，蒸発潜熱の大きい水は総熱交

換量の内その蒸発過程で多くの熱交換が行われる．図 5.11 の熱交換図からも，予熱過程にお

ける熱交換量よりも蒸発過程における熱交換量の方が大部分を占めており，作動媒体に混合

媒体を用いた場合では予熱器における熱交換量が総熱交換量の半分以上を占めていたが，作

動媒体が水の場合は予熱器における熱交換量は総熱交換量の 1/5 以下である．しかしながら，

水は飽和蒸気線が右下がりの WET と呼ばれる媒体で過熱が必要であり，タービン出口乾き度

が 90%と今回設定した制限を満たしているものの最適とは言えない．加えて，タービン出口

体積流量を考えると，元のバイナリ発電機では，正味出力が 125.9 kW で体積流量が 860 m3/h

であり，図 5.11 の条件下で追加熱交換器により増加した正味出力が 1.27 kW で体積流量が 325 

m3/h である．タービン出口体積流量あたりの正味出力は元のバイナリ発電機では 527 kJ/m3で

追加 ORC では 14 kJ/m3であるため，作動媒体が水の場合は性能向上と熱交換器サイズのどち

らを優先するかが重要な要素となる． 

また，作動媒体として水を用いた場合の特徴として，質量流量が非常に小さくタービン入

口出口の比エンタルピー差が非常に大きく，膨張による運動エネルギーが大きい．本解析で

はタービン効率は一定にしているが，Balje[46]によると軸流タービンに対して高効率を与える

比速度が存在し，蒸気量が少ない時および比エンタルピー差が大きい時に高効率を与える比

速度を得るためには，タービンの回転角速度を高める必要がある．そのため，投入熱量が少



104 

 

ない発電システムでは多段タービンを登用して，段落あたりの比エンタルピー差を小さくす

る必要がある．タービン段落が増加するほどそこで生じるノズル損失や動翼損失などの内部

損失が増加しタービン効率が低下する．したがって，これらの損失も加味したサイクル性能

評価を行うことでより実際のシステムに即した解析モデルを提案することができる． 

 以上の考察より，下水汚泥焼却施設に導入する ORC システムに関して，熱源に 130℃の飽

和蒸気を用いるとき，その蒸気の一部を抜き出して燃焼空気予熱器の排ガスと熱交換させ，

新たにORCシステムを導入することで，システム全体の効率を向上することができる．また，

蒸発器にシェル&チューブ式熱交換器よりもプレート式熱交換器を使用する方がシステム全

体の性能はよくなり，それぞれ熱交換器の形状に応じて適切な抜出蒸気量が存在する．また，

燃焼空気予熱器の排ガスは 220-160℃であるため，この温度帯では作動媒体に水を用いた方が

高い熱効率を示し，システム全体の熱効率という点だけで考えると，今回の解析条件では熱

源に高温油を用いたORCシステムを新たに導入することでさらなるシステム全体の性能向上

が期待できるという結果になった．一方で，熱交換器の設計という点で考えると，作動媒体

に水を用いると凝縮器側の圧力が負圧となり，タービン出口体積流量も大きいため，混合作

動媒体を用いることの利点も大いに存在する． 
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図 5.10 高温油を用いた場合を加えた抜出蒸気量とシステム性能 

 

 

図 5.11 高温油を用いた場合のサイクル熱交換図 
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第 6 章 統括 

 

 本論文は 100°C 以下の温度域についての熱源に関して，ORC の構成要素の一つである蒸

発器に焦点をあて，水平平滑管内における R245fa/R1234yf 混合物を作動媒体とした圧力損失

特性および蒸発熱伝達特性に関する実験，計算結果の比較を行った．ついで，R245fa/R1234yf

混合物で妥当性を評価した予測モデルを用いて，下水汚泥焼却施設への導入を想定した ORC

の蒸発器について伝熱予測を行い，伝熱を考慮したシステム全体のサイクル性能計算を行っ

た．以下にその成果を要約する． 

 

 第 1 章では，100°C 程度の熱源を対象とした ORC について，近年の実機としての ORC の

現状を報告した．また，水平平滑管内蒸発流における圧力損失と熱伝達率に関する研究につ

いて概説するとともに，本論文の意義と目的を明らかにした． 

 

第 2 章では，理想条件下における ORC について，そのサイクル概要，計算方法，および性

能比較のためのパラメータについて説明するとともに，単一作動媒体および混合作動媒体の

サイクル性能計算を行い報告した．本章の結果は以下のようにまとめられる．  

 

(1) 混合作動媒体の組成はモル分率を変化させることで決定したが，その組成比によって

R245fa/R1234yf 混合物の場合で正味熱効率は約 16%の向上を示す． 

(2) 混合作動媒体の組成比によって露点沸点温度差は変化し，熱源の入口出口温度差に近づく

ときに高い正味熱効率を示し，GWP の観点から組成比を決定する必要がある． 

(3) 混合作動媒体は蒸発終了点が飽和蒸気状態となる場合に最大正味熱効率を示し，単一作動

媒体は蒸発終了点がわずかに過熱蒸気状態となる場合に最大正味熱効率を示す． 

(4) 熱源の温度勾配が大きくなるほど混合作動媒体の非共沸性が効果的に働き，単一作動媒体

よりも正味熱効率が向上する．一方で，熱源の温度勾配が小さくなるに従い，単一作動媒

体が混合作動媒体の正味熱効率を上回る．これは，単一作動媒体で蒸発器での不可逆損失

が相対的に小さくなるからである． 

(5) 同様に 100℃以上の熱源を用いる場合に，作動媒体に蒸発潜熱の大きい物質を用いること

で高い正味熱効率を得ることができ，水が最大の正味熱効率を示した．ただし，水を用い
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る場合，作動圧力は大気圧より低く，タービン体積流量が大きいことから投入熱量が少な

いならば採算が取れず実用上は難しい． 

(6) 遷臨界サイクルは蒸発器側の圧力を上昇させサイクル性能の改善につながるが，作動圧力

が非常に高くなる．また，水の正味熱効率には及ばない． 

 

 第 3 章では，本研究で行ったサイクル実験について，ORC を想定した実験装置，実験方法

および実験条件についての説明を行った． 

 

 第 4 章では，ORC を想定した実験装置のもと，作動媒体に R245fa/R1234yf(20/80mass%)混

合物を用いて，作動媒体流体，蒸発槽温度および蒸発器圧力を所定の値に設定した場合の蒸

発器内における蒸発挙動実験を行った．また，既存の予測式を用いた伝熱予測モデルを蒸発

実験結果と比較することで評価し，作動媒体の伝熱特性を考慮したサイクル性能解析を行っ

た．本章の結果は以下のようにまとめられる． 

 

(1) 同じ蒸発槽温度，飽和温度条件の場合，作動媒体流量が大きいほど蒸発に必要な伝熱面積

が大きくなる． 

(2) 同じ蒸発槽温度，飽和温度条件の場合，作動媒体流量が大きいほど気液二相状態での圧力

損失による作動媒体の温度低下が大きくなる． 

(3) 作動媒体流量が小さい場合において，作動媒体温度が一度飽和温度を超えた後，飽和温度

まで温度が下降した後に緩やかに温度上昇する現象がみられた． 

(4) 蒸発槽温度 60℃の場合，蒸発速度が非常に早く作動媒体温度は飽和温度まで一気に上昇

するため，気液二相状態の開始点および終了点を把握することが困難であることが分かっ

た． 

(5) 蒸発挙動がはっきりと見られたすべての条件において高い精度で圧力損失による温度低

下は，従来提案されている相関式で見積もることができた． 

(6) 伝熱予測モデルを加えたサイクル性能解析では，気液二相状態で作動媒体の熱伝達率は単

相状態の熱伝達率よりも約 6 倍良くなり，蒸発区間での熱交換が重要なことが分かった． 

(7) 過熱区間では熱交換の性能が悪化し，作動媒体が気単相状態での熱交換が長くてもサイク

ル性能の向上にはつながらないことが分かった． 

(8) 正味熱効率と正味出力が最大となる条件は必ずしも一致するわけではなく，作動媒体が
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タービン入口で飽和蒸気となる場合に正味熱効率が最大となり，作動媒体が少し過熱蒸気

となる場合に正味出力が最大となることが分かった． 

 

第 5 章では，R245fa/R1234yf 混合物を作動媒体として用いた蒸発実験により妥当性を評価

した伝熱予測モデルをサイクル計算に組み込んだ解析モデルを用いて，下水汚泥焼却施設へ

の導入を想定したORCの蒸発器について伝熱予測およびシステム全体のサイクル性能計算を

行い報告した．本章の結果は以下のようにまとめられる．  

(1) 蒸発器にシェル&チューブ型熱交換器を想定した場合，バイナリ発電機へ入る飽和蒸気か

ら 20%の蒸気を抜き出して新たなORCを回すことでシステム全体の正味出力が 1.15 kW，

熱効率が 0.03%向上する． 

(2) 蒸発器にプレート式熱交換器を想定した場合，バイナリ発電機へ入る飽和蒸気から 35%

の蒸気を抜き出して新たな ORC を回すことでシステム全体の正味出力が 1.76 kW，45%

の蒸気を抜き出すことで熱効率が 0.08%向上する． 

(3) 作動媒体に R245fa/R1234yf 混合物を用いた場合，熱源入口条件が 130℃の飽和蒸気である

と作動媒体の蒸発器側の圧力がほとんど臨界圧力と同じで顕熱による熱交換が多くなる． 

(4) 作動媒体に水，熱源に高温油を用いた場合，混合作動媒体を用いるよりもシステム全体の

正味出力および熱効率は良くなるが，タービン出口乾き度やタービン効率について再度考

慮しなければならない． 

(5) 熱交換器の設計という点で考えた場合，水は作動圧力が大気圧より低く，タービン出口体

積流量が大きいことから，サイクル性能がほとんど変わらない混合作動媒体を用いるほう

が適切である． 

(6) 燃焼空気予熱器から得られる熱量が元の飽和蒸気が持つ熱量と比べて非常に小さいため，

追加で ORC を導入してもシステム全体の出力はあまり変わらなかった． 

 

以上に示したように，本論文では 100℃以下の低温度域についての熱源に関して，水平平滑

管内における非共沸混合作動媒体の蒸発挙動予測モデルの開発について報告した．また，下

水汚泥焼却施設へのORCシステムの導入について蒸発挙動予測モデルを組み込んだサイクル

計算による性能解析を行った．本研究の成果が低温度の排熱回収技術に用いる蒸発器設計お

よび作動媒体の伝熱特性を考慮したシステム性能解析の指針となる知見を得たものである． 
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