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1. まえがき

著者らは，逆ブレイトンサイクル（本研究ではTG:

r「hermalGeneratorと呼ぶ）と通常のガスタービン

とを組み合わせた全く新しいコンバインドサイクルを

提案し，これを鏡面ガスタービン (MGT: Mirror 

Gas Turbine) と名付けた．基本的な特性について

はいくつかの論文 i),2),:IJ に報告している． これまで逆

ブレイトンサイクルは大気圧以下の低圧域で作動する

ことによる装置の大型化とタービンを出たガスの冷却

が必要なこと等，問題点か指摘され，聞発には全らな

かった 4［著者らは， これら問題点に対する解決法を

考案し，前述の文献で報舎している．

・方， lぶ Gについては極低温で貯蔵され，低温エ

クセルギーを保有していることから，冷熱発電に関す

る報害あるいは開発，作動例も既にあるか 5),6),7),

れらは全てLNGのガス化に海水か使用されていた．

海水を使用しない例も既に発表されているが，ガスター

ビンの吸気冷却ということでLNGの温度上昇はあま

り期待できない 8)．本報告ではTGでの作動カス冷却

に］入Gの冷熱を使用すれば大幅にシステムの効率が

改警され，冷熱の利用も効果的に行われ，海水も全く

必要ないことを不す．

こ

2. 中間冷却器つき逆ブレイトンサイクル (TG)

'『Gを用いて，排熱からの動力回収をさらに効果的

に打うための手段として，圧縮過程での中間冷却が考

えられる．

中間冷却を通常のガスタービンに施すと燃焼器入口

温度が下かり，現用のガスタービンの作動範囲では，

圧縮機仕事の減少効果をうち消すこととなり，熱効率

の改善効果が少なくなるか， これに対して逆ブレイト

ンサイクル('「G)では， J玉縮機を出たガスは大気に

放出されるのて， TGの排熱温度か一定のとき， 中間

冷却の段数を増して圧縮機の作動温度を下げれば下け

る程高出力が得られ，熱効率向上が期待できる．

まず， l＿-l1間冷却を l段入れた場合を考える．サイク

ルの概念図および['s線図は，それぞれ図 1,2の様に

なる．大気［t, 高温の状態 1から始まりタービンで膨

張 (1→ 2)，熱交換器 1(I―IXl) における冷却過程

(2→ 3)を経て第 1段目の「「縮機で圧紹 (3→ 4)

する．その後熱交換嵩 2(J-IX2) における冷却過程

(4→ 5）を経て第 2段／］縮機により大気圧の状態 6

まで戻すサイクルになる．
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図 1

T
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熱交換器

中間冷却器つきTGサイクルの構成図

P。

図2 中間冷却器つきTGサイクルのTs線図

圧縮機の第 1' 第 2段目の断熱効率をそれぞれ刀ぃ，

刀C2とし，圧力比をそれぞれ冗f(31，冗 TG2とすると， T

Gサイクルに中間冷却を 1段施したときの各点の温度

は以下のように表される．

1 
Ti -＇rItr八(1---） 

呼匂

T2 -＇い（ T2-To) 

冗＋
T3 

りcl

1] -＇りr2(T4-To)

T3 
T5 +-（叶如一 1)

?7c2 

-l) 

(1) 

(2) 

(3) 

(4) 

(5) 

ただし， 刀rl，いはそれぞれ熱交換器 1(HXl)，熱

交換器 2(HX2)の温度効率を表す． このとき圧縮機

の最適）［力比配分を考える．中間冷却を行うことによ

り， 1土縮過程は 2つに分割されるか，いま，全圧縮仕

事をW(・＇，第 1段圧縮機の圧紹仕事をwぃ，第 2段圧縮

機の圧縮仕直をWe'2とすると，

C』:l
（可m+ 

板

C[｛（邑）m+（匹)m-2
灯e P3 P5 

｝ 

-2) 

(6) 

ただし， "fie= "f/c1 = "f/c2とし，さらに，冗＝いとお

いた結果である，上式の両辺をP,(=Pりで微分して

〇と置き， Weか最小となる条竹を求めると，
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Vol。 21No. 3 (2000) 

比出力 W厄 (kJ/kg)

図 3 中間冷却器つぎ『Gサイクルの性能

図4 中間冷却段数と熱効率，最適）•「力比

1TTG1 = "TG2 = (7) 

となる．また，中間冷却か多段（段数をnとする）の

ときも，同様にして，
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kJ/kgほどになっている． これは， 中間冷却をしな

い場合と比べて約14~35kJ/kgの出力向上になって

いるまた排カスの持つ熱量の約10~25％の動力回収

か可能であることかわかる排ガス温度が同じであれ

は，中間冷却を入れた方か最適Iこ［力比は大きくなる．

最適圧力比を大きくとれることも釘効な動力1叩l収につ

なかる．また，排熱温度か高いほど効率，出力ともに

増加し，冷却過程での温度効率か高いほど効率，出力

か増加する様子もわかる．冷水やLNGを用いて温度

効率をLOに近づけられれは，かなりの動力回収が期

待できる。

図4に， nr=1,'0としたときの中閏冷却の段数と熱

効率の関係，また，その時の最適圧力比をふす．段数

を増やしていくほど熱効率は向1ごしていくが， 3段を

超えたぐらいから大幅な向上はみられない圧力比も

10以下か現実的と考えられるので，中間冷却は 3段く

らいまでが妥当であると考えられる．

3. 鏡面ガスタービン (MGT)

甲純カスターヒンを上位サイクル， r『Gを下位サイ

クルとして糾み合わせた新しいタイプの複合サイクル

を鏡面ガスタービンサイクル（以後， MGT) と呼ぶ

ことにする．一般に作動流体として空気を利用するガ

スタービンは，他の熱磯関に比べて高温領域で作動さ

せるという特徴を持ち， タービンで膨板した後の最終

熱交換器

図 5 MG"『サイクルの構成図
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巧 Gn＝n+lV字応 (8) 

T。
これらの関係式を用いて求めたのか図 3であり，温

度効率を T/rl= T/,•2 = T/，と仮定している．比出力は，

排ガス温度が973.15K(700℃)のとき，約130~180
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出口において，かなり高温の状態で排出される．現在，

蒸気タービン複合サイクルが主流となって排熱回収を

行っている．本研究では大気圧，高温の排気ガスを利

用して，従来型の単純ガスタービンを上位サイクル，

TGを下位サイクルとして新しい形態の複合サイクル

を考案した．図 5はこのサイクルの概念図であり，図

6にそのTs線図を示す．図 6から，排熱の内，従来

利用されていなかった大気圧より低い領域の一部がT

Gによって有効に利用できることか一目で分かる． こ

こでMGTの場合は，広がTG入口温度となるので『

Gは化と T。の間で作動することになる． そのためこ

のサイクルにおけるTGの最適圧力比は，次式で表さ

れる．

叫ハ（呪＋＇り (r- 1) 
打;::,opt = 1I 
J'Gopt '＼ □（l -m)（l -叫十 'T)r、T。 (9) 

最適条件下での性能を図 7に示す． この図からMG

Tは，熱効率，比出力とも非常に優れた性能を持つ熱

比出力 w (kJ/kg) 

10 20 30 40 50 60 
冗 (=P,/P1)

熱効率 n,99
0.6 

10 20 30 40 50 60 
冗 (=P,／P1)

図 7 MGTサイクルの性能
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機関となることが期待できる． タービン入口温度が

1773.15K (1500℃)のとき，単純ガスタービンに比

ベ，熱効率は約 3~7%，比出力は約80~150kJ /kg 

の向上が期待できる．

また，ガスタービン圧力比と熱効率との関係から，

MGTの曲線は単純ガスタービンの曲線に比べて圧力

比が低いところで最大値をとることが分かり， MGT

では最適圧力比が小さくなる．ガスタービン圧力比が

小さいと，排ガス温度，つまり TG入口温度が高くな

り，その結果， TGの比出力増加の効果が大きくなる

ためである．単純ガスタービンに比べ，最適圧力比を

小さくできるということもMGTの特徴の^•つである．

4. LNGの冷熱利用

4.1従来のLNG冷熱発電

LNG冷熱発電プラントは， LNGの導入が盛んになっ

てきた1979年末頃から，世界に先がけて日本で運転が

開始されたそれ以後， 1993年末までに，約 8万5000

kWのLNG冷熱発電プラントが建設されている．表

1に現在のLNG冷熱発電の状況を示す．従来のLNG

冷熱発電システムとしては，単一媒体ランキンサイク

ルシステム，天然ガス直膨システム，混合媒体ランキ

ンサイクルシステム，および上記のシステムの組み合

わせタイプが考案されたさらに， これらの組み合わ

せに再熱，再生サイクルを適用したシステムも実現さ

れている．従来の冷熱発電の冷熱利用効率は0.13~

0.23ほどであり， LNGの持っている低温エクセルギー

の約20~35％を動力として回収している．

4.2 MGTによる LNG冷熱利用

TGの作動ガス冷却にLNGを用いたシステムを考

える． TGは，その特徴として熱交換器の温度効率が

高いほど有効な熱利用が可能である． LNGを使用す

る場合，温度効率が同じであれば，冷水等を使用する

よりも，＇『 G圧縮機人口温度をより下げられ， 出力増

加につながるまた熱交換器での平均温度差も大きく

表 1 LNG冷熱発電の現状

会社（基地） 出力 (kW) LNG流量 型 式

A社 (a) 8000 170 (t/h) 47.22 (kg/s) 直接膨張＋ランキンサイクル

A社 (b) 7500 170 47.22 低沸点流体膨張式

A社 (c) 3300 100 27.78 直接膨張＋ランキンサイクル

B社 4000 100 27 78 ランキンサイクル（混合媒体）

C社 8500 150 41.67 直接膨張＋ランキンサイクル

D社 6000 150 41.67 直接膨張＋ランキンサイクル

E社 7200 130 36 11 直接膨張＋ランキンサイクル

F社 5600 170 47 22 直接膨張再熱式
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図8 MGT新冷熱利用プラントの構成図

T。

P。

p_ 

T
 

PIII 
図 9 MGT新冷熱利用プラントのTs線図

P1v 

T。

図10 TGとの熱交換による直接膨張発電のTs線図

できるので，熱交換器の伝熱面積低減も可能と考えら

れる．一方，天然ガスの直接膨張にしてもタービン入

口温度を高く設定できるので， この効果も大きい．そ

してTGを用いることによって，海水を全く使用しな

いで天然ガスの気化ができることになる． したがって，

冷排水という環境問題もクリアでき，海水を汲み上げ

る動力も不要になる．

図 8にLNGの気化をTGとの熱交換によって行な

う新しい冷熱利用プラントの概念図を示す．また，図

9にMGTサイクルのTs線図，図10に天然ガス直接膨

張サイクルのTs線図をそれぞれ示す． TGの中間冷却

は，先の結果から考慮して 3段にした． このMGT中

間冷却 3段サイクルについて，ガスタービンのタービ

ン人口温度を一定にとり計算を行う．広は273.15Kで

あり，排ガス中の水分か凍結する問題を避けるため，

この温度以下の冷却は考えない．解析式の詳細は省略

する．

MCTサイクルの比出力と熱効率は次のように表せ

る．

Wra = Cp{(T3 -T5) -(T2 -Tりー 4(T1-To)} (10) 

WTG 
刀th=

ら(T3-T:砂
(1§ -Tりー (T2-Tリー4(T1-To) (11) 

T3 -T2 

一方，天然ガスは，大気圧，極低温の飽和液状態か

ら始まり，ポンプで加圧する．それから， TGの熱交

換器での排ガスとの熱交換により気化した後， タービ

ンで膨張させ，常温・高圧の状態で送出する．

天然ガス恒接膨張タービンの出力 (Wじ喜）は，

WLNG = mLNGCp(Tu1 -TIV)＝叫NG(hw-hIV) 

(12) 

となる． ここで， LNG冷熱利用効率を以下のように

定義する．

WLNG h、III-hrv 
りCRYO= 

QLNG = hv -hI 

ffiLNG 

mF  

九 Cp{(T5-1;。)＋ 3(T7-T。)}

h,III -hl 

叫 Cp(T3-T砂

qF 

(13) 

4.3総合熱効率，総合エクセルギー効率

MGT冷熱利用プラントは， HXにおける熱交換に

より気化した天然ガスの一部をその燃料として用いて

いる． このプラント全体の評価は，単純にMGTの熱

効率，およびLNG冷熱利用効率だけではできない．

そこで，全LNG流量（出 LAG）に対し，燃料として使

用する天然ガスの流量（出，．）と，送出させる天然ガ

スの流量（出 NG)の比を以下のように，送出ガス燃料

流量比 (a) として定義する．

mLNG = ?iiNG ＋かF

af 
mNG  
． 
mF  

(14) 

(15) 

このように定義すると，送出ガス燃料流量比 (a) は

ガスタービンの燃料として利用する天然ガスに対して

どれだけの天然ガスを送出できるかを表すことになる。

全LNG流量（かいG)，燃料として使用する天然ガス

の流量（かりおよび，送出天然ガスの流量（かNG)

は以下のように表せる．

(16) 

(17) 

-71 -
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ここでq,は天然カスの低位発熱量を表す． そして，

このプラント全体の評価として，ガスタービンの燃料

となる大然ガスの発熱呈とL:¥'C]の持っている冷熱

（（J] ＼（；）に対してどれだけの出力を取り出せるかを表

す総合熱効率 (T/•i,）を次式のように正義する．

全発電鼠

りth―燃料の発熱旦＾□LNGの冷熱

+Wwc 

I・ rh.LNG(/、1llI -

エネルギー e 資源

-Tり— 4（エー乃）｝

+ rhLNG (hv -h1)} 

(18) 

による凡縮機仕事誡少，（c）直接膨張タービン人口温

度上昇による出力壻等か挙げられる． これらの割合は，

作動条件によって異なるが，最適条件―卜での出力割合

の例を以下の表に示す．

般適条件：ガスタービン人1_＿1温度T:i=l773.15K, 総

合熱効率い,=0555, GT]--［力比 7[= 31, 丁G旺力比

7r m=8.4, LNG流昆比 a=15.27, 直接膨張タービ

ン圧力比 7[,¥（，=3 

また，ガスタービンの燃料としての天然カスの燃焼工

クセルギー（E]）としNGの低温エクセルギー (Eハ／）

に対してどれだけの出力を取り出せたかを表す，総合

ェクセルギー効率（刀北）を次式のように定義する．

,I)em = 

WMGT +-WLNG 

全発電量

-1い
If/'/' 

"olc ¥'呂― -］]） 1 (E —几）｝ l rnい（；

x (hlll ---h1v)I. 

｛叫心 Im［八c{To(s4――'汀）ー (hv-｝り）｝ （l9) 

以［の式に基づいて， ガスタービンのI『力比に対し

で「G圧力比を変化させて，総合熱効率の最大値およ

び最適圧力比を求める．ここで，天然ガス直接膨板ター

ビンの）［プ）比（冗＼（，）は3.0と固定し， 天然ガスの吐

出圧））は20atmとした．図11より， タービン入口温度

か1773.15K(1500℃)で，総合熱効率は0.555となる．

このときの総合エクセルギー効率は，燃料天然カスと

しNGのエクセルキーに対してその約60％を仕事とし

て回収できることになる．

効率向上に結ひつく囚子として， （a）＇「Gによる出

力増加，（b）［ぶ（］冷却によるTC]圧縮機人1_l温度低卜

20 60 80 
冗 (=P,/P,)

kWh/kg-LNG 

GT出力 5.44 
TG出力 1.56 
膨似タービン出力 0.89 

-- 9 

このように，ガスタービンの出力を 1とすると，「「G

の効果{(a)+(b)}が25%，膨張タービンの効果(c)が

15％となる．

また， ターヒン入l]温度が高くなるほどガスタービ

ンの最適）L力比（冗咄p,)' ＇「G最適）l：力比（冗芦'p,) と

もに人きくなり MGTの熱効率もl□J「する． しかしM

G'『の熱効率が向上すればするほど，低熱源である［ノ

NGに除てる熱呈は少なくなるので，同じ燃料に対し

気化できる天然ガスの流量は少なくなる．その様fが

図12のa～冗線図に明らかである．燃料 1kg/sに対

して気化させることができる天然カスの流量は， ター

ビン人口温度1373.15K(1100℃)の場合19.86kg/s

に対し， 1773.15K(1500℃)では1527kg/sとなる．

送出カス燃料流量比

N
 

1573.15K 
／ 

T, = 1773.15K 

20 40 60 80 
冗 (~P,/P,)

図12 送出ガス流悶比

総合熱効率
n,h 

---'--- 7[ 

...,... 7[ 

20 40 60 80 
冗 (=P,/P,)

図11 総合熱効率 図13 '『G且刀比に制限かある場合の総合熱効率
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冷熱効率
女＝従来の冷熱発電

O
A
8
3
U
 

女

30 35 40 45 50 
送出天然カス流量m'"(kg/s) 

図14 TG直接膨弧発電と従来型冷熱発電との性能比

較

また， TGの几力比（冗 m）に上限を付けたときに

は， TG圧力比を4.（）に抑えても，総合熱効率，総合エ

クセルギー効率ともに 1％程度しか落ちていないのか

図13からわかる． これは， TGの出力の減少をガスター

ビンで補っているためであり，そのためガスタービン

の最適圧力比が大きくなっている． TG圧力比を2.0に

制限しても 5％程度の減少ですむ．総合熱効率が減少

すれば，逆に送出ガス燃料流量比は増加し，ガスター

ビン圧力比か少し大きくなるかこれに対する制限を

40.0としても総合熱効率はほとんど変わらない，

図14には， r『Gとの熱交換による天然ガス直接膨脹

のLNG冷熱効率と従米の冷熱発電システムの冷熱効

率の比較を示す．＇「 G熱交換による直接膨張の冷熱効

率は0.217(＝一定）であり，高温の排ガスとの熱交

換により，直接膨張だけで従米の冷熱発電と同等の効

率か期待できることがわかる，

4.4 MGTによる冷熱利用と従来型との比較

さて，前瑣ても述べたようにMG'『による新冷熱利

用プラントは，送出する大然ガスの音15を燃料として

用いて， はじめて高効率の冷熱利用かIif能になってい

る， このプラント全体の比較対象として「従米型冷熱

発電十単純ガスタービン」というものを考える， MG

＇『新冷熱利／廿プラントと同じように，従来の冷熱発電

方式で気化した大然ガスの•部を単純ガスタービンの

燃料に用いて発屯した場合の総合的なエネルギーの利

用を考え， これを「冷熱発電十ガスタービン」と呼び，

MGT新プラントの比較対象とする，図15にその概念

図をポす， ここで用いる単純ガスタービンは， 7) T = 

刀c=0.9の単純ガスタービンであり， タービン入口温

度1773.15K(1500℃)のときで熱効率か0.498（冗＝

40) となっている，新プラントとい］様に，総合熱効率

73 

水海
見

ロ--口 発霞機

心
カス送出

図15 従来型冷熱発電十ガスタービンの構成図

（い），総合エクセルギー効率（ n'，.)を以ドのよう

に定義する．単純ガスタービンの出力をWS(；とし，冷

熱発屯出力をWい G+l的とするとそれぞれ次式のよう

に表される．

全発電量
T/th = 

刀ex=

Wsc + WLNG―f WR  

Q F  + QLNG 

W:,G + WLNG + WR  

？句，四F 十巾LNG仇 NG

全発電量

(20) 

WsG + WLNG + WR  

畠＋ ELNG 

WsG + WLNG + WR  

’/h臼 F+ mLNG豆NG
(21) 

ここで， Ws'（］は以下のように表せる．

W,(_，＝加q/，刀 i/1 (22) 

総合熱効率
刀th

MGT 

0.3 
25 30 

総合エクセルキー効率
刀ex

05／□ 
図16 MG'『との比較
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ここで，（22)式の T)thは単純ガスタービンの熱効率

である．以上の式で，全しNG流量（かいc)に対し，

燃料として使用する天然ガスの流量（れ）．）と，送出

させる天然ガスの流量（か．,c)の比，つまり送出ガス

燃料流量比を新プラントと同じにすればシステム全体

の比較が可能になる．

比較結果を図16に示す．従来の各社の冷熱発電のシ

ステムでは総合的なエネルギーの利用は，熱効率で

0.42~0.44に過ぎず，全ェクセルギーの約45~48％の

利用に留まっている． しかし， MGT新プラントでは

熱効率で約10％の向上が期待でき，全ェクセルギーの

60％の動力回収が可能になる． システムの規模等の制

約によりTGの圧力比が制限される場合でも， ほぼ同

じエネルギーの利用か可能である．

5. 結論

本解析の結果，以下の結論か得られた．

•TGを使用することにより，排熱の約 7 ~20％を動

力として回収できる，さらに中間冷却を行うことに

より，約25％動力回収が可能になることかわかった．

。単純ガスタービンに'『Gを組み込むことで比出力，

熱効率ともに約20％の向上が期待でき， さらにガス

タービンの最適圧力比か，単純ガスタービンに比べ

低くできることかわかった．

•MGT新冷熱利用プラントについて以下のことが明

エネルギー。資源

らかになった．

(a)しNGの直接膨張タービンでは，熱源の温度が

高いので，従来の複合式LNG冷熱発電と同程度の

冷熱利用効率が期待できる．

(b)総合的なエネルギーの利用は，従来のシステ

ムでは全ェクセルギーの約45~48％に留まっている

か，新プラントでは約60％まで動力回収か可能にな

る．
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