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はじめに 
 
動機 
・ 300℃以下の低質熱源は産業界に大量にあるが、未利
用である。 
・ 省エネと持続性の観点からその一部から仕事を取り出 
すことは重要。 
 
研究の目的 
・ 産業廃熱あるいは太陽熱やバイオマス等の再生可能エ
ネルギーを熱源とする効率的な発電システムを開発する。 
 
開発の手法 
・ 超臨界ＣＯ２(S-CO2)を作動媒体とするクローズド再生ブ
レイトンサイクルに基づいた熱サイクルを構築する 
・ 実流体で理論を実証する  
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・原子力発電用のS-CO2再生熱サイクルの理論研究 
Angelino, G., Real gas effects in carbon dioxide cycles, ASME paper No. 69-GT-103, (1969). 
・スイスBrown Boveriでの設計研究[1970年代） 
Frutschi, H. L., Closed –cycle gas turbines, ASME publications,(2005),pp.164-169. 
（当時の技術では再生熱交換器のコスト大により実現せず） 
 
 
・原子力応用研究を再開（２００２頃） 
東工大(加藤）：2次元伝熱面の開発（Ｓ字フィン）、ＭＩＴ：サイクル検討（ＰＣＨＥ
（Heatric社)ベース） 
 
 
・遠心圧縮機の回転試験（SNL、東工大（有冨））に成功（2010） 
・Braytonサイクルでの発電に成功 
 東工大グループ(NEDOプロジェクト）、SNL(米DOE）同時期（2011) 
・ASME TURBO EXPO国際会議にS-CO2発電の部会が発足（2012） 
・10MW発電プロジェクト進行中NREL（米DOE）（2015発電予定） 
 
 

過去のS-CO2研究の概観 
黎明期 

発電実証期 

高性能伝熱面開発期 
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１．超臨界状態とは？４ｐｐｔ 
２．超臨界ＣＯ２ガスタービンの発電原理２ｐｐｔ 
３．熱サイクル１９ｐｐｔ 
４．再生熱交換器の設計９ｐｐｔ 
５．試験用ターボマシンの設計５ｐｐｔ 
６．１０ｋＷベンチスケール試験１０ｐｐｔ 
７．再生可能エネルギー開発への適用５ｐｐｔ 
８．米国の研究事例紹介 

内容 



水の相図(Phase diagram) 
Ⅰ 超臨界状態とは？ 
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二酸化炭素の相図 

１．固体 
２．液体 
３．気体（過熱蒸気） 
４．超臨界状態 
Ａ．三重点（固液気の共存） 
Ｂ．臨界点（気液の区別の消失） 
Ａ－Ｂ 飽和蒸気圧曲線 

31℃、7.38ＭＰa 

Ⅰ 超臨界状態とは？ 
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臨界点近傍での物質の振る舞い 
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Ⅰ 超臨界状態とは？ 
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熱媒体としてのＣＯ２の特徴 

１．不燃性 
２．非中毒性 
３．安価 
４．熱媒体として普及 
      -冷凍サイクル 
    - ヒートポンプ給湯器 
５．臨界点が室温近傍に存在 
  -超臨界サイクルを低温で実現できる可能性 

Ⅰ 超臨界状態とは？ 
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１．超臨界状態とは？４ｐｐｔ 
２．超臨界ＣＯ２ガスタービンの発電原理２ｐｐｔ 
３．熱サイクル１９ｐｐｔ 
４．再生熱交換器の設計９ｐｐｔ 
５．試験用ターボマシンの設計５ｐｐｔ 
６．１０ｋＷベンチスケール試験１０ｐｐｔ 
７．再生可能エネルギー開発への適用５ｐｐｔ 
８．米国の研究事例紹介 

Utamura, M. et al., Demonstration Test Plan of Closed 
Cycle Gas Turbine with Supercritical CO2 as Working Fluid, 
Journal Strojarstvo 52 (4) 459-465 (2010), ISSN 0562-1887. 



超臨界ＣＯ2ガスタービンの正味仕事 

圧縮係数 Z 
 (実ガス指標) 
  
          Z ≡P v /(RT) 
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Ⅱ 超臨界ＣＯ２ガスタービンの発電原理 

Z 
Ｚ＝１ 理想気体 
Ｚ＜１ 擬似液体  
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超臨界域での熱サイクルの構成 

Liquid like region Gas like region 

①→②compression 
⑥→⑦expansion 

Subcritical region 

Ⅱ 超臨界ＣＯ２ガスタービンの発電原理 

特徴：沸騰・凝縮が無く流動安定性が増す 
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１．超臨界状態とは？４ｐｐｔ 
２．超臨界ＣＯ２ガスタービンの発電原理２ｐｐｔ 
３．熱サイクル１９ｐｐｔ 
４．再生熱交換器の設計９ｐｐｔ 
５．試験用ターボマシンの設計５ｐｐｔ 
６．１０ｋＷベンチスケール試験１０ｐｐｔ 
７．再生可能エネルギー開発への適用５ｐｐｔ 
８．米国の研究事例紹介 

Utamura, M., Thermodynamic analysis of part-flow cycle super critical CO2 gas 
turbines, Journal of Engineering for Gas Turbines and Power, Vol. 132 / 111701. 



非再生ブレイトンサイクル 

  

G   

再生熱交換器   冷却器   

圧縮機   タービン   

発電機   
燃焼ガス   

加熱器   

T1（ｚＴ１） 

T2（ｚＴ２） 
T4 

T3 

カッコ内は実ガスの場合 

𝜂 = 1 − 𝑇𝑇/𝑇𝑇 
                𝜂𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐   = １－T1/T3 

熱効率： 圧縮仕事 
理想気体 Wc=Cp(T2-T1) 
実ガス   Wc=Cp(T2-T1)*z 

仮定： 
可逆断熱圧縮・膨張 
（断熱効率＝１） 

Ⅲ 熱サイクル （単純閉サイクル） 

𝑇2
𝑇1

=𝑇3
𝑇4

= 𝑃2
𝑃1

1−𝜅
𝜅  
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再生ブレイトンサイクル 

  

G   

再生熱交換器   冷却器   

圧縮機   タービン   

発電機   
燃焼ガス   

加熱器   

T1（ｚＴ１） 

T2（ｚＴ２） 
T4 

T3 

𝜂 = 1 − 𝑇𝑇/𝑇𝑇 
𝜂 = 1 − 𝑧𝑧𝑧/𝑇𝑇 

                𝜂𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐   = １－T1/T3 

熱効率 圧縮仕事 
理想気体 Wc=Cp(T2-T1) 
実ガス   Wc=Cp(T2-T1)*z 

圧縮機・タービン 
断熱効率＝１ 
再生効率＝１ 

再生サイクルを構成することにより初めて
熱効率向上の可能性が生まれる 

ポイント 

Ⅲ 熱サイクル (単純閉サイクル） 
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実際サイクル（断熱効率＜１）での計算 

項目 単位 値 

冷却器出口（圧縮機入口）温度 K 308 

タービン断熱効率 - 0.93 

圧縮機断熱効率 - 0.9 

加熱器圧力損失係数 IHXPR  - 0.012 

冷却器圧力損失係数 PHXPR  - 0.01 

再生熱交換器温度効率 hxη  - 0.98 

 

表 １  計算条件 

圧縮機出口圧力＝20MPa,  
タービン入口温度650~800K 

Ⅲ 熱サイクル(単純閉サイクル） 
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再生ブレイトンサイクルの熱効率 
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Ⅲ 熱サイクル（単純閉サイクル） 

再生熱交換器のピンチ温度が負の領域 
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再生熱交換器のピンチ問題 
Ⅲ 熱サイクル（単純閉サイクル） 

ピンチポイントが器内に発生⇒伝熱面積を増大しても
温度効率が上昇しない限界がある⇒交換能力の制約 

ピピピンチ ピンチポイント 

流体比熱の
器内変化 

高温流体入口 高温流体出口 

200

300

400

500

600

700

800

0 0.2 0.4 0.6 0.8

距離

温
度

[K
]

0

20

40

60

80

100

120

温
度

差
[K

]

高温側温度
低温側温度
温度差

17 Copyright; 2015 TOKYO TECH, All rights 
reserved. 



200

300

400

500

600

700

800

0 0.2 0.4 0.6 0.8

距離

温
度

[K
]

0

20

40

60

80

100

120

温
度

差
[K

]
高温側温度
低温側温度
温度差

0

2000

4000

6000

8000

10000

12000

14000

0 20 40 60 80 100 120
T [℃]

C
p 

[J
/k

gK
]

7.4MPa
9MPa
11MPa
20MPa

再生熱交換器のピンチ問題 

低温側（高圧側）流体
の定圧比熱が大きい 

対策方針：比熱流量比（mCp）L/ （mCp）H→１ 

ピンチポイント 

Ⅲ 熱サイクル（単純閉サイクル） 

低圧比熱の温度・圧力依存性 
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ピンチ問題を抑制する熱サイクル 
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PHX : Precooler(前置冷却器) 
RHX : Recuperator(復熱器)
IHX : Intermediate Heat Exchanger(中間熱交換器)
MC : Main Compressor(主圧縮器)
RC : Recompressing Compressor(再圧縮器)

 

Ⅲ 熱サイクル （分流再生サイクル） 

Ｇ m 

分流比𝜓＝m/Ｇ 

Ｇ-m 

サイクル最適化パラメータ： 
・タービン膨脹比𝜙 
・分流比𝜓 

分流再生サイクルの構成 

・PHXでの熱ロス減
少→熱効率向上 

19 
宇多村元昭，ニキチン・コンスタンチン, “熱交換器の伝熱制限を考慮した超臨界ＣＯ２ガス
タービンサイクル特性の解析，” 日本ガスタービン学会誌，Vol.36, No.2(2008). 

Copyright; 2015 TOKYO TECH, All rights 
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・RHX2でのピンチ問
題の解消→温度効
率向上 



分流比と熱効率 

-50

-40

-30

-20

-10

0

10

20

30

40

50

0.5 0.6 0.7 0.8 0.9

分流比

温
度

差
[K

]

0.37

0.38

0.39

0.4

0.41

0.42

0.43

0.44

0.45

0.46

0.47

サ
イ

ク
ル

効
率

合流点温度差

サイクル効率

T3-T10 膨張比＝2.3 

Ⅲ 熱サイクル （分流再生サイクル） 

サイクル効率を極大にする分流比が存在する 
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熱効率を最大化する 
膨脹比と分流比 
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Ⅲ 熱サイクル （分流再生サイクル） 

タービン膨脹比 

𝜂 = 𝜂(𝜓 𝜙 ) 

𝜂 

𝜓 

Optimal 𝜙 

Utamura, M., Thermodynamic analysis of part-flow cycle super critical CO2 gas turbines, 
Journal of Engineering for Gas Turbines and Power, Vol. 132 / 111701. 
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最適サイクルのＴ－ｓ線図 
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膨張比＝2.51, 分流比＝0.67 

Ⅲ 熱サイクル （分流再生サイクル） 
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軸出力5MW時のヒートバランス 

場所 

分流再圧サイクル 

(加熱量 11.4MW) 

ブレイトンサイクル 

（加熱量 13MW） 

温度[K] 圧力[MPa] 
CO2 質量流量

[kg/s] 
温度[K] 圧力[MPa] 

1 冷却器出口 308 8.057 41.9 308 11.158 

2 圧縮機出口 347 20.000 41.9 321 20.000 

3,4,10 合流点 438 19.986 62.5 - - 

5 加熱器入口 651 19.940 62.5 669 19.940 

6 加熱器出口 800 19.700 62.5 800 19.701 

7 タービン出口 696 8.349 62.5 732 11.388 

8 RHX1 放熱出口 452 8.231 62.5 - - 

9 冷却器入口 353 8.139 41.9 329 11.271 

 *ブレイトンサイクルの流量は79.9[kg/s] 

Ⅲ 熱サイクル （分流再生サイクル） 

軸出力５MWのヒートバランス 
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比出力とサイクル効率の関係 
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Ⅲ 熱サイクル （分流再生サイクル） 

 
ブレイトン 

800K,20MPa 
 

分流サイクルは、ブレイトンに比べ循環流量－２０％、熱効率＋１５％（相対） 

結論 

Utamura, M. et al., Demonstration Test Plan of Closed Cycle Gas Turbine with 
Supercritical CO2 as Working Fluid, Strojarstvo 52 (4) 459-465 (2010), ISSN 0562-1887. 24 Copyright; 2015 TOKYO TECH, All rights 

reserved. 



再生熱交換器の熱負荷比較 
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軸出力＝5MW

交換熱量（ＭＷ） 体積（m3)
ブレイトン 44.03 0.89

分流 26.17 0.69

Ⅲ 熱サイクル （分流再生サイクル） 

分流再生サイクルの再生熱交換器のサイズはブレイトンサイクルの3/4である。 
結論 

宇多村元昭，ニキチン・コンスタンチン, “熱交換器の伝熱制限を考慮した超臨界ＣＯ２

ガスタービンサイクル特性の解析，” 日本ガスタービン学会誌，Vol.36, No.2(2008). 25 Copyright; 2015 TOKYO TECH, All rights 
reserved. 



再生熱交換器の温度効率が熱効率に及ぼす影響 
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再生熱交換器合計体積𝜂 = (𝑇ℎ𝑖−𝑇ℎ𝑜) (𝑇ℎ𝑖 − 𝑇𝑐𝑐)⁄  

高温側温度効率 

熱効率向上には高性能コンパクト熱交換器が必要 
結論 

Ⅲ 熱サイクル （分流再生サイクル） 

26 Copyright; 2015 TOKYO TECH, All rights 
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熱源の性質への制約 
１．ブレイトン、分流再生サイクル共に最適な膨脹比が小さい（１．５～２．５） 
→ ター ビンでの温度降下量が少なく（ ～１００Ｋ）排気温度が高い 
→ このため、排気温度より低い温度域の熱の回収ができない 
 
２．幅広い温度域を有する熱源からの仕事の回収には不向き  
  （ex. ガスタービン排熱、ごみ焼却炉廃熱） 
 
３． ただし、太陽熱、原子力など冷却媒体の温度範囲を制御できる熱源に好適 
 
 

排熱を環境温度域まで有効回収するには 
別の熱サイクルが必要 

27 
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加熱器での排ガス流出温度とエクセルギー効率 
Ⅲ 熱サイクル （排熱回収サイクル） 
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有効エネルギー利用率＝(𝐸𝑖𝑖−𝐸𝑜𝑜𝑜)/(𝐸𝑖𝑖−𝐸𝑎𝑎𝑎) ∗ 100(%) 

𝐸 = 𝑄 1 − 𝑇0
𝑇3� = Δ𝐻 − 𝑇0Δ𝑆 

668K 358K 
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最適構成でのヒートバランス 

Ｎ２

Ｎ３

Ｔ１Ｔ２Ｃ１

ＩＨＸ１ＩＨＸ２ＩＨＸ３

ＰＨＸ

ＲＨＸ２
ＲＨＸ１

Ｎ２

Ｎ３

Ｔ１Ｔ２Ｃ１

ＩＨＸ１ＩＨＸ２ＩＨＸ３

ＰＨＸ

ＲＨＸ２
ＲＨＸ１

（P(MPa),T(K),G(kg/s)) 

（7.41,303,1230) 

（31.6,344,397) 

（31,632,631) 

（31,839,599) 

（0.1,877,712) 

（0.1,358,712) 
（0.1,668,712) 

（7.6,671,599) 

（7.5,489,631) （31.6,344,833) 

（7.42,348,1230) 

（31.5,489,833) 
G 143.2MW 

Ⅲ 熱サイクル （排熱回収サイクル） 

計算条件：Ｓ－ＣＯ２サイクル最高温度をＡＣＣの蒸気条件と一致させた（ＴＩＴ＝５６６℃） 

特許公開２０１１－２５６８１８ 29 
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排熱回収ボイラの温度線図 
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IHX Gas side flow rate
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a
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a
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358.2
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Ⅲ 熱サイクル （排熱回収サイクル） 
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S-CO2ACCの熱効率 
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58.65% 58.56%

21.20% 21.11%

計算条件： ＧＴ排気温度877.15Ｋ
                TIT=839.15K(=THPST)
                TIP=31MPa
                サイクル構成：Case5
SCO2計算結果：N2=48.7%,N3=67.7%
                   ηIHX=89.60%,ηSCO2=37.62%
                   ηRHX=98%,Tgas_out=358.4K

参照ＡＣＣ：
GT(F9FA)+ST(TCSF48)
再熱三重圧改良型コンバインドサイクル
出力＝398.1MW(GT254.1, ST=143.9)
Tgas_out=358.2K

37.45% 37.45%

Ⅲ 熱サイクル （排熱回収サイクル） 
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高性能コンパクト熱交換器の開発指針 
Ⅳ 再生熱交換器の設計 

（１）コンパクト性  → プレート上に2次元伝熱面形成  
           → ケミカルエッチング法（微細溝形成） 
（２）耐高圧 
（３）耐熱 ｝ → プレートの接合に 

   拡散接合法（母材強度保持） 

高温入口 

高温出口 
低温出口 

低温出口 

流れ方向 

高温側 

低温側 

高温側 

マイクロチャンネル熱交換器 
33 Copyright; 2015 TOKYO TECH, All rights 
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マイクロチャンネル熱交換器 
ーダブルバンキングー 

•再生熱交換器の条件では、入口圧力が高温側と低温側で大幅に異
なる。重量流量は高温側・低温側で同じでも、体積流量は高温側が
二倍以上となる 
 圧力損失を同程度とするため、高温側の流路数（プレート

数）を低温側の二倍とする。 

1セット 

高温入口 

高温出口 
低温出口 

低温出口 

流れ方向 

高温側 

低温側 

高温側 

流路 

Ⅳ 再生熱交換器の設計 
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給
湯 
条
件 

必要とされる 
伝熱面積*, m2 

必要とされる 
体積, m3 

体積比  圧力損失 
ΔPCO2, kPa 

管型 PCHE-M 管型 PCHE-M 管型 PCHE-M 管型 PCHE-M 

I 
高
温 

0.180 0.286 0.0098 0.0014 7.0 1 238 170 

II 
中
温 

0.139 0.221 0.0076 0.0011 7.0 1 474 229 

 

a) Cross-section b) ECO CUTE heat exchanger 

       

マイクロチャンネル熱交換器と管型熱交換器との 

伝熱部容積/圧力損失比較 

超臨界ＣＯ２管型熱交換器 

Ⅳ 再生熱交換器の設計 

チューブ型熱交と比較し 
体積1/7 
圧損 -20～-50% 
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再生熱交換器の伝熱流動特性の検証 

Fig. 19 Picture of a module of 
RHX1. 

Fig. 20 Averaged overall heat transfer coefficient. 

Fig. 21 Pressure drop coefficient. 

Heat load 
150kWt 

Ⅳ 再生熱交換器の設計 
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物性値が器内で大きく変化する
場合の熱交換器設計法 

GMTD法 

宇多村元昭、ニキチン・コンスタンチン、加藤 恭義、熱交換器の性能解析における
対数平均温度差法の一般化、Thermal Science & Engineering, Vol.15 No.3 (2007) 

Ⅳ 再生熱交換器の設計 
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U ： 総括熱伝達率
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x
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物性値が一定の場合
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熱交換器内部の流体温度分布と諸量の定義
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Q,
Fluid temperature profile in heat exchanger 

Fundermental eq. 

OHTC 

For constant physical properties: 

Relations among thermal parameters of 
heat exchanger 

x
ieTxT γ∆=∆ )(

ii T
Q
QTTQT ∆−∆−∆=∆

0
0 )()(

Q : Heat duty 

0Q : Capacity of HEX 

T∆ : Temp. difference   
between two fluids   

x : axial position 

OHTC: Overall heat transfer coefficient 

 HEX  :  Heat exchanger 

A :    Heat transfer area 

Ⅳ 再生熱交換器の設計 
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エコキュート用伝熱流動試験 

(2)無次元化評価式による新型PCHE設計法  

 ①伝熱流動試験 Derivation of average overall heat transfer coefficient 
 from experiment using GMTD method 

Heat load (W) 

Temp. profile in heat exchanger with  
distributed physical property 

)()()(
)(
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00
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dQQT

coldhot

Q
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≡∆ ∫

∫ ∫=∆
0 0

0 0
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T
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∫≡ 0

0
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1 A
UdA
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TA
QU
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=
0

0.exp

・GMTD method   

GMTD 

Integration of fundermental equation 

KTKT LMTD 7.16,0.9 =∆=∆

expU

Definition  

Numerical 
integration 

Heat load 

Pinch point 

Ⅳ 再生熱交換器の設計 
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Error in evaluating  mean temperature difference 
from measurements  for  S-CO2 
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Ⅳ 再生熱交換器の設計 

GMTD法の方が熱コンダクタ
ンス（AU）の評価精度が高い 
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許容圧力損失を与えた場合の熱交換器の設計手順 
Ⅳ 再生熱交換器の設計 
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Utamura, M. et al., Demonstration Test Plan of Closed Cycle Gas Turbine with 
Supercritical CO2 as Working Fluid, Strojarstvo 52 (4) 459-465 (2010), ISSN 0562-1887. 



圧縮機のタイプ選定 

Japikse, D., Centrifugal compressor design and performance, (1996) Concepts ETI Inc. 
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回転数と翼車外径の決定 
𝑛𝑠 − 𝑑𝑠線図 

比直径 

比直径 

比速度 

比速度 

圧縮機 

タービン 

𝑛𝑠 =
𝜔 𝑉

(𝐻𝑎𝑎)3/4 
 

              𝑑𝑠= 𝑓(𝑛𝑠) 

              𝐷 = 𝑑𝑠 𝑉
(𝐻𝑎𝑎)1/4 

 
𝑛𝑠: 比速度 

     𝑑𝑠: 比直径 
           𝜔 ∶  角速度 
    𝑉 ∶  流量    

   𝐻𝑎𝑎:  断熱熱落差 
    𝐷:  翼車外径 

Balje, O. E., Turbomachines, (1981) John Wiley and Sons Inc. 
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５ＭＷ機の最適回転数 
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発電容量とターボ仕様との関係 
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テーパランドスラスト軸受設計 

)(:
)(:

)(:
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軸受負荷容量
2
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h
BULW µα=

仮定 ： 片あたりなし，表面粗さ ０

α：軸受形式、寸法による係数

μ：粘性係数、

L：軸受滑り方向寸法，B：軸受幅

U ：周速， ｈ２：最小膜厚

負荷容量の上限は、次式で評価した。 
 

 
 

テーパ部 

ランド部 

ガス供給穴 
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１０ｋＷ試験設備の概観 

49 Copyright; 2015 TOKYO TECH, All rights 
reserved. 



Tested turbomachinery 

・翼車はオープンシュラウド 
・高速回転のためガス軸受を選択 
・正味スラスト軽減のため翼車はback to back配置 
・永久磁石冷却用に円環リーク流を形成 
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自立に至る過程 

Fig. 4 Transient to 0 inverter power. 

インバータ出力ゼロ
（ループ自立）時刻 

Vs. 臨界温度＝31℃ 

実ガス（擬似液体）のＷis＝ 1.05Z（圧縮係数）＊理想気体のＷis 
が（0.205<Z<0.260）の範囲では精度3％で成り立つことを実証した。 

ここで、Wis :可逆断熱圧縮仕事 

ＴＩＴを保持しＣＩＴを低下し臨界温度へ
の近接操作でサイクルを自立させた。 
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発電時パラメータの時間変化 

・外部駆動力無しで40分の 
 ２００W出力運転 
・時間平均断熱効率測定値 
 圧縮機  ０．５ 
 タービン  ０．６  
 
 

インバータ遮断後の持続発電時のパラメータの
時間変化 

計画 実測
ＣＩＴ Ｋ 308 305
ＴＩＴ Ｋ 550 540
ＣＩＰ MPa 8.23 7.4

圧力比  - 1.44 1.4
回転数 kHz 1.7 1.1

循環流量 kg/s 1.2 1.1
出力 kW 10 0.2
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ブレイトンサイクル運転の実現 

試験ループフローシート ブレイトン連続運転時P-h線図 

・弁切り替えでブレイトン、分流サイ
クルを構成できる 

・⑫は計画よりも臨界点に近い状態で安定 
運転 
・高い再生効率の実現（＞0.98） 53 Copyright; 2015 TOKYO TECH, All rights 
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自立運転時のワークバランス 

出力未達原因の推定 
 
（１）回転磁石の風損(windage) 
（２）断熱効率の低下（チップクリ
アランス）0.05～0.15 
（３）リーク流によるタービン膨脹
仕事低減（-5%) 
（４）加熱器容量不足（ＴＩＴ低下量
10Ｋ） 
（５）タービン筐体からの放熱 

・出力を得るには風損低減対策が不可欠。 
・風損は回転数の3乗に比例するので、大容量機では設計回
転数が低下しさほど問題にはならない。 

風損ゼロの場合、熱効率は5.4/17.4=0.31 

出力計画値10kW, 測定値0.2kW 
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高速回転体による流体摩擦の推定 
ーウィンディッジ経験式の精度評価ー 

機械的評価 

リーク流の
熱バランス 

経験式 

55 Copyright; 2015 TOKYO TECH, All rights 
reserved. 



Prediction of pressure ratio based on 
measured rpm-mass flow correlation  

(1)Data range: N= 12000rpm to 86000rpm  in supercritical 
liquid like region. 
(2)Reference values  G0=1.2kg/s, P0=8.23MPa, T0=308K 

(3)Model selection : Pressure ratio is well predicted in a wide 
range by “Specific speed function model” to calculate MR2. 

 

PRts(-) 

Corrected rotational speed 

Corrected mass flow rate 

Measurements 

0.190<z<0.237 

遠心圧縮機による擬似液体の圧力比の推定には従来の設計手法が適用できる 
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スケールアップ機の特性予測 
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開発step 
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１．超臨界状態とは？４ｐｐｔ 
２．超臨界ＣＯ２ガスタービンの発電原理２ｐｐｔ 
３．熱サイクル１９ｐｐｔ 
４．再生熱交換器の設計９ｐｐｔ 
５．試験用ターボマシンの設計５ｐｐｔ 
６．１０ｋＷベンチスケール試験１０ｐｐｔ 
７．再生可能エネルギー開発への適用５ｐｐｔ 
８．米国の研究事例紹介 

宇多村元昭 玉浦 裕、 ソーラーガスタービン用マイクロ
チャンネル熱交換器の伝熱流動特性、日本ガスタービン学
会誌 Vol. 35 No. 2 (2007.3). 



 
Solar field area required  

to meet world energy demand 
 

World energy 
demand 
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Schematic of concentrated solar power 
generation system using CO2 gas turbine 
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Gas turbine cycle diagram and recuperator 
sizing 

Parameter Side  Recuperator 

RHX1 RHX2 

Heat transfer area, m2 - 1817 1462 

Lengtha), m - 0.49 0.54 

Volumeb), m3 - 2.31 1.86 

Pressure drop, kPa Hot 81.1 91.5 

Cold 29.4 11.8 

Temp., K Inlet Hot 713.2 443.0 

Cold 432.7 334.1 

Outlet Hot 443.0 342.8 

Cold 669.6 433.0 

Flow rate, kg/s Hot 265 158 

Cold 265 265 

Heat duty, MW - 81.7 33.4 

Solar 
heat 
50MW 
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廃棄物発電における蒸気タービン
との効率比較 
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CO2ガスタービン発電と蒸気タービン
発電の経済性計算結果 

 
[百万円／年]

0

50

100

150

200

250

300

費用 収入 費用 収入

売電

売熱

諸費等

人件費

減価償却

売電

売熱

諸費
等

人件
費

減価
償却

バイオマス10トン／日 100トン／日40トン／日 10トン／日 100トン／日40トン／日

発電出力 280kW 1,300kW 3,600kW 50kW 500kW 1,800kW

設備利用率 70%
償却期間 15年

借入利率 3.5%
人件費 500万円／人年

売電単価 8円／kWh
売熱単価 2.7円／kg蒸気

[百万円／年]

0

50

100

150

200

250

300

費用 収入 費用 収入

売電

売熱

諸費等

人件費

減価償却

売電

売熱

諸費
等

人件
費

減価
償却

バイオマス10トン／日 100トン／日40トン／日 10トン／日 100トン／日40トン／日

発電出力 280kW 1,300kW 3,600kW 50kW 500kW 1,800kW

設備利用率 70%
償却期間 15年

借入利率 3.5%
人件費 500万円／人年

売電単価 8円／kWh
売熱単価 2.7円／kg蒸気

64 Copyright; 2015 TOKYO TECH, All rights 
reserved. 



まとめ 

１．超臨界ＣＯ２を作動媒体にする発電は圧縮仕事を理想気体の1/5に低減でき
高い熱効率のパワーサイクルを構成できることを実ガス条件で実証した。 
２．分流再生サイクルの導入で熱効率、比出力をともに向上しうることを指摘。 
３．熱効率向上には高温度効率（＞０．９８）の再生熱交換器が必要で、従来にな
い低圧損かつ高性能の新伝熱面（X-fin)を開発し実証した。 
４．拡散接合による新伝熱面の開発と実流体での性能検証。 
５．１０ｋＷの再生ブレイトンサイクル試験機で世界初の発電に成功。圧縮動力減
少効果を確認したが、高密度流体中でのロータ風損を無視できないことが判明。 
６．太陽熱発電のボトミングサイクルへの分流再生サイクルの適用可能性を指
摘。 
７．バイオマス発電への適用には、燃焼ガスのエンタルピーを幅広い温度域で回
収する必要があり、それに好適なサイクルを考案、ACCのボトミングに適用すると
同等のコンバインド効率が得られることを示した。 
８．１００～２００kW級の試作が期待される。 
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