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1．緒言

我国ではここ数年、一次エネルギーから連続的に電

気（動力)，熱（蒸気）の二次エネルギーを発生する

コージェネレーションシステムが注目をあびている．

すなわち，ガスタービン，ガスエンジン，ディーゼル

エンジン等によって発電を行うと共に，その排熱を利

用して給湯等の熱需要に応えるもので,民間用として

空港ホテル，病院スーパーマーケット，ビルなど

消費地密着型の分散型電源の一つとして多く用いられ

つつある．これらは，従来産業用自家発電設備，寒冷

地の暖房システム，コンビナート設備などに用いられ

ている熱併給発電と同じ形態に属するが，特に石油シ

ョック以後の省エネルギー推進をふまえ，コミュニテ

ィ発電3)等から現在一般にコージェネレーションの名

で呼ばれている．その基本理念は，石炭，石油,LN

Gなど良質の一次エネルギー源を温度の低い二次エネ

ルギー源へ直接使用するのではなく，温度レベルに見

合った階段的な使い方をしていこうとするエネルギー

の質を考慮した考え方にある．一方，コージェネレー

ションシステム全体の熱効率は80%近く迄達し，電気

(動力）単独の熱量効率に比べるとはるかに高い．し

かし，これは従来の熱力学第一法則による熱量効率試

算に基づいた結果であり，熱力学第二法則によるエネ

ルギーの質を考慮した試算によるものではない．従来

このエクセルギーによる各種プラントへの検討は我国

では田中，石谷，信沢，松永ら‘)~4)によってなされ，

各種プラントの熱量効率とエクセルギー効率の違いに

ついて明らかにされている．また，外国でもコージェ

ネレーションシステムに対するこの種の試算例が幾つ
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か発表6)~9)されている．

ここでは，今後のシステム評価の参考とするために

コージェネレーションシステムの一般的特性をエネル

ギーの質すなわち，熱量をカルノー機関を用いて得ら

れる時の仕事量に換算した値であるエクセルギーを用

いて検討し，従来の熱量効率との違いを示す．次に実

際例として，外部燃焼ガスタービンのコージェネレー

ションシステム7)を取り上げ，その性能特性について，

圧力比，初温度などの因子による影響についてエクセ

ルギーを用いて検討し，熱量効率試算の場合との違い

について明かにする．

2．コ－ジェネレーションシステムの解析

2．1システムの熱量効率とエクセルギー効率

電力（動力）と熱（蒸気）を供給するコージェネレ

ーションシステムを，図-1に示す様に一次エネルギー

源からのく熱変換部＞とく動力・熱発生部＞に分けて

考える'0).<熱変換部＞はボイラ等に相等するもので，

燃料の有する化学エネルギー(Qo,Eo)の内，熱量Q!

(エクセルギーEi)をく動力・熱発生部＞の作動流体

へ熱輸送するもので，その排熱量をQL(エクセルギー

EL)とする．次に,<動力・熱発生部＞ではその入熱

量Qi(エクセルギーE!)を利用して動力Wを取り出し，

熱量Qu(エクセルギーEu)を外部へ有効に利用し，外

界への放熱量をQE(EE)とする．

システム全体の熱量試算による効率万Qは，次式の

様に表される．

7Q=(W+Qu)/Qo="H.Q(W+Qu)/Q,

=77H.Q(Qi-QE)/Qi=77H,Q(1-QE/Qi)(1)

<77H,Q

ここで，＜熱変換部＞の熱量効率〃H,Q=Qi/QOである．

次に，エクセルギー試算による効率〃Eは，

77E=(W+Eu)/Eo=刀閲.E(W+Eu)/E!

=77H,E{E!-EE-(LW)LL}/E!
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外界

外界

く動力・熱発生部＞

注，図中(）は熱量に対するエクセルギー値を示す

図－1コ－ジェネレーションシステム

=77H,E{1-EE/E!-(LW),,/Ei}(2)

<77H.E

ここで，＜熱変換部＞のエクセルギー効率〃H.E=E!

/Eoであり，添字I,Ⅱは各々＜熱変換部>,<動力．

熱発生部＞を意味する．

従って，コージェネレーションシステムの熱量効率

〃Qは，タービン排気の蒸気（熱）が復水器等に排棄

されず，工場等で全量有効に利用されたとする場合に

は式(1)において,QE÷Oからく熱変換部＞の熱量効

率〃H､Qに等しくなる（〃Q→〃H.Q).

一方，エクセルギー効率万Eは燃料から作動流体に

熱が伝達されて以後，システムで非可逆損失(LW)

が小さく，動力変換器出口の排熱が外界境界条件まで

有効に利用されたとすると，式(2)において(LW),,=

0,EE÷Oから，〃E÷〃H,Eとなる．結局，システム

の各効率万Q,7Eは理想的にはボイラー等のく熱変換

部＞の効率〃H,Q,77H,園に漸近していくと結論出来る．

2．2熱量とエクセルギー効率〒T｡,TTE間の関係

〃Qとり虜の間には，上式(1)，(2)から次の関係が成立

する．

TT_=W+E｡=_Q277E=E｡=rr.~n5皿±且〃E＝E。EoQo
＝_Q2．皿±且2．W+Eo

EoQoW+Q。

÷万｡《讓詳
＝(士)可｡鶚+。
＝万｡(芸）（3）

ここで，のは各効率間の関係を定める係数での=(RPH

273

＋スu)/(RPH+1),スはスーエクセルギ－／熱量＝

有効比(2)で，熱エネルギーの質の良否を判断する尺度

である.RPHは熱電比の逆数で,RPH=W/Qu=出力／

(プロセス熱量）である．

即ち，式(3)からエクセルギー効率〃Eは熱量効率万Q

の（の／スo)倍で表される．

一般に燃料の化学エクセルギーはRant(5)によると，

次の近似式で表される．

気体燃料Eo=0.95Hh*!

液体燃料Eo=0.975Hh(4)

固体燃料Eo=HI+L･W

ここで,Hh,H!は各々燃料の高，低発熱量,Lは外界

温度における水の蒸発熱,Wは燃料中の全水分の質量

％である．

従って，化石燃料の有するエクセルギーを熱料の低

発熱量H!にほぼ等しいとみなすと,Eo～Q｡となる．

よって，スo=Eo/Qo=1から〃E=77Q・のとなり，

了Eは了Qの妙倍に等しい．ここで，妙の値をRPH,スU

の各値に対して図-2に示す.RPH,スu値の大きい程，

妙の値は大きく，最大値は1である．一方，熱併給を

伴わない場合には,Qu=Eu=0から,'=1すなわ

ち'"E=77Qの関係が成立する．

また，ボイラー等のく熱変換部＞のエクセルギー効

率〃H,Eは前述のスo=1から，

"H,E=Ei/Eo=77H,Q・Ei/Qi=〃間,Q・凡(5)*2

ここで，＜熱変換部＞の各効率刀H.E,"H,Q間の大

小を明らかにするために，流体が水（水蒸気）の場合

に対して，ある初期状態一圧力(Pi),温度(Ti)-

から同一圧力の20℃または100℃までの有効比（ス,＝

エクセルギー／熱量）の値を外界基準状態が大気圧，

20℃として計算して図-3に示す．図中，実線が20℃ま

で，破線が100℃までの場合の水，蒸気の有効比凡を

表す．例えば,1MPa一定で20℃までの場合には各

初期温度に対して図中太実線で示す値をとり，水100

℃，飽和液（179.88℃)，乾き飽和蒸気（179.88℃)，

過熱蒸気800℃に対する有効比ス1は各々 0.116,0.203,

0.315,0.409の値をとる．すなわち，温度の上昇と共

にス1値は増加し，圧力の高い程大きくなる．ここで，

＊’2原子以上の炭素を含む炭化水素のみに適用可能．

＊2作動流体の受熱側平均温度をTmとすると,Ei=Qi(1-

To/Tm)から，〃閲'E=77H.Q(1-To/Tm)すなわち，〃H,E

は〃閲,QにTmを上限の温度とするカルノー効率を乗じたも

のに等しく，受熱側平均温度の向上がく熱変換部＞のエ

クセルギー効率改善の重要な点となる．

－75－
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1．0 る．

コージェネレーションシステムに対する熱量及びエ

クセルギーの上記一般関係式を基に，以下では簡単な

ガスタービンコージェネレーションシステムの場合に

ついて，熱量，エクセルギー試算をおこない両者の相

違について検討する．

RpH=5.0

＝2．0

謡
少
刎

sO.5

二oz 3．空気タービンコージェネレーションシステ

ムの性能解析

石炭や他の低コスト燃料使用の観点から，図-4(a)に

そのフローシートを示す間接燃焼ガス（空気）タービ

ンコージェネレーションシステムを取り上げ，その性

能特性について検討する*3．ここで，図-4(a)中の(1)燃

焼器，(2)タービン・圧縮機，(3)蒸気発生器は前図-1の

く熱変換部＞(1)，＜動力・熱発生部＞の動力変換器(2)，

そして熱交換器(3)に各々対応する．またその比較のた

めに従来の単独の中間冷却再生ガスタービンサイクル

を考える．仮定として，作動流体を理想気体として取

り扱うが，更に(1)再熱温度，中間冷却温度は各々最高

温度T3(Tmax),最低温度T;(Tmin)に等しい,(2)

各段のタービン，圧縮機効率〃T，〃Cはそれぞれ同一

とする．

3．1熱量効率丁。

コージェネレーションシステムの熱量効率〃Qと出

力一プロセス熱量比RPHは，各々次式で表される．

77Q=(Wn｡!+Qu)/(Qi/"H､Q)(6)

=77H,Q(〃伽+Qu/Qi)

排熱
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例えば最近の一般のガスタービンコージェネレーショ

ンシステムの圧力，温度範囲を0.8～2MPa,700~

1000℃とすると，図よりスi=0.3～0.5の値をとる．従っ

て，式(5)からく熱変換部＞の熱量効率〃間,Q=0.85の場

合にも，スi=0.3～0.5からく熱変換部＞のエクセルギー

効率は〃H･E＝〃間,Q・ル=0.85×(0.3～0.5)=25～43%

とりH.Q=0.85に比べて極端に低くなることが明かとな

る．この様に，ボイラ等く熱変換部＞におけるエクセ

ルギー効率が熱量効率〃H,Qに比べて極端に低いので，

システムのエクセルギー効率も熱量効率に比べて極端

に低くなる．即ちコージェネレーションシステムの

〃EはりQの様には大きな値をとらないと結論づけられ

(a)フローシート

図－4ガスタービンコージェネレーションシステム

（外部燃焼）

＊3ガスタービンとランキンサイクルを組み合わせたコン

バインドサイクルに対してもランキンサイクルヘの供給

熱量をこのプロセス熱量と考えれば，以下の解析が適用

出来る．

－ 7 6－
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図-4(b)T-s線図

RPH=Wnet/Q"(7)

ここで,Wn｡[はN段再熱の場合の正味出力Wn｡t=WT-

Wcであり,Q｡は蒸気発生器におけるプロセスヒート，

Q,はシステムへの熱入力値である．また，〃血はガス

タービン単独のサイクル効率（熱量効率）である(9)．

3．2エクセルギー効率丁E

コージェネレーションシステムのエクセルギー効率

〃Eは，式(3)から，

万‘=錺雨師｡鶚鍔趾（8’
ここで,Eoは燃料のエクセルギー,Eu/Qu==1-To

(sG-sc)/(hc-hc)である．

次に，ガスタービン単独のエクセルギー効率は，上

式(8)においてEu=Qu=0から〃E=77Q・Qi/(Eo・〃側,Q)

="Q=77H,Q・刃飾(77H.Q:燃焼器熱効率）で表される．

3．3原因別損失分析

エクセルギーバランスによって効率悪化に対する原

因別の損失分析を行う(1).コージェネレーションシス

テムにおいてガスタービン単位質量流量(m!)当り

のエクセルギー損失の算出式について記す．

まず，燃焼器における非可逆損失LWHは，前節2.2

で述べた様に低発熱量を燃料のエクセルギーに等しい

と仮定すると，

LWH＝(Qin/〃､,Q)一Qin＋To4S

=Q,｡(*-')M｡T・‘・
て

{1+("c"-1)/"J{1－〃↑(1－〃),,(1－"T-｡)}N

-RToJn(BHBRN)(9)

タービン・圧縮機における損失は，

275

TE

TPP
TG

TF

TP

Tc

過熱域 蒸発域 予熱域

(c)蒸気発生器の温度分布

LWT=(N+1)To[CpJn{1－〃T(1－刀T-｡)}

+Rjn"T](10

LWc=CpT｡j"{1+(Jrca－1)/"c}

-RToJn7rc (1D

プロセスヒートの蒸気発生器に対する損失は，各作

動流体の質量流量比m=m2/m!=Cp(TE-TF)/(hc-

hc)から

LWP=mTo(sG-sc)-To{cpJn(TE/TF)

-RIn(PE/PF)}02)

プロセスヒート出口の未利用の排棄エクセルギーは，

圧力を一定として，次式で表される．

EF=cp{TF-To-Tojn(TF/To)}03

4．計算結果

上記式を用いて空気タービンコージェネレーション

システムの各種計算を行った．条件としてはりH､Q＝

0.85,"T="c=0.9,Tc=100℃，ピンチポイント温

度差(Tpp-Tp)=20℃,T!=20℃と一定とし，ヒー

タ，再熱器，蒸気発生器の各圧力損失率βII,BR,BG

(ここで,6=P出口/P入口）は同一としてβで表す．ま

た，エクセルギー計算による外界基準状態は大気圧，

20℃とし，圧縮機の入口状態に等しいとする．

4．1圧力比，再熱段数の影響

Tmax=900℃一定においてコージェネレーション

システムの各効率~TQ,-77EとRPH(出力／熱量比）の

値を圧力比の，再熱段数Nに対して図-5(a)に示す．但

し，プロセス熱量を1MPaの乾き飽和蒸気発生に利

用した場合で各圧力損失率はβ＝0.97一定である．ま

た，表1には同条件の場合のの＝14と24の時の計算結

果を示す．これより，図中，実線で示す熱量効率万Q

－ 7 7 －
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(a)コージェネレーションシステムの各熱効率とRPI！ (b)ガスタービン単独システム

図－5コ－ジェネレーションシステムとガスタービンシステム

900℃一定に対してのの増加と共にWnetは増大するが，

排気温度TEの減少からプロセス熱量が大きく減少し，

〃Qはわずかに減少していく．一方，エクセルギー試

算ではWnetの増加に比べてTFの増大の影響は小さい

ので，のの増加と共に了Eは増大していく（表1参照)．

RPH(図中，一点鎖線）はN=0を除くと0.3～0.7の

値をとり，のの増大と共に出力が増し，プロセス熱量

が減少していくので，その値は増加していく．

それに対して，図-5(b)に示すガスタービン単独サイ

クルの場合には，図中，実線で示す〃Qは40%程度に

減少し，了圃に対しては，前節2.2で示した様にQo=Eo

とみなすと〃Qに等しい．従って，図-5(a),(b)におけ

る了Qの値は大きく異なり，コージェネレーションシ

ステムの優位性が大きくクローズアップされるが，

~7圃に対してはほぼ同様の値を示すことが明かとなる．

すなわち，エクセルギー効率試算では，再生ガスター

ビンサイクルの場合と余り変わらぬ事になるが，これ

はタービン排ガスの熱量を外部熱源又は内部再生用熱

源として共に有効利用しているという事で当然の結果

と考えられる．むしろ，熱量効率試算での効率の定義

の仕方によって差が出てきたものと考えられる・‘、

4．2初温度の影響

Ps=1MPa飽和,｡=14,N=1,B=0.97の条

件の下でコージェネレーションシステムに及ぼす初温

度の影響について図-6に示す．初温度の増加に対して

Wnetの増加は著しく，タービン排気温度の増加から

はN=0の非再熱から再熱段数の増加と共に80%近く

まで増加していく．但し,Nによる了Qの増加の割合

は次第に小さくなっていく．一方，破線で示すエクセ

ルギー効率〃Eは40%程度で,N=0を除くと圧力比

ゆの増加と共に上昇していく．すなわち,Tmax=

表1熱量とエクセルギー計算例

＊4供給熱量を熱量効率の分母から引くか，分子に加算す

るかの違い．

(条件

1.0）
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250プロセス熱量も増加するので，各効率増加の割合は非

常に大きい．例えば800℃から1200℃に対して〃Qは68

％から78％と10%,"8も58%～63%と5%増加する

ことが分る．一方,RPHに対してはWnetの増加と共

にプロセス熱量も増大するので，その影響は小さい．

4．3圧力損失の影響

β=BH=BR=BG=P出口/P入口=0.95,0.97に対す

る結果を図-7に示す．〃Qにはその差はみられないが，

〃E試算では非可逆損失の増加から1％程度の差が生

じる．
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(b)エクセルギー流れ図(a)熱量流れ図

図-10流れ線図

2）燃量効率とエクセルギー効率との関係は式(3)で表

される．

3）熱量評価とエクセルギー評価を比べると，低温側

の熱を併給するコージェネレーションシステムでは

特にその差が顕著となる．

4）本再熱コージェネレーションシステムの熱量効率

とエクセルギー効率はそれぞれ圧力比のに対して異

なった傾向を示す．すなわち，圧力比のの増大に伴

い，了Qは減少するが，了恩は増加する．

5）圧力損失の影響は，万Qでは殆んど生じないが，

〃E評価ではその影響が大きい．

6）エクセルギー評価を行う場合にも，使用目的に応

じたトータルの比較評価が望まれる．従って，電力

と熱の需要がある場合には，別に単独に熱を供給す

る装置を設けるよりもコージェネレーションシステ

ムの方がエクセルギー評価においても有利となる事

は確かである．

していく（図-8(b)参照）ので増加していく．

4．5外部過熱蒸気温度の影響

Tmax=1000℃，の=12,Ps=1MPaの下で蒸気

発生器の外部出口温度TGをPs=1MPaの飯和温度

(179℃）から過熱蒸気である600℃迄あげた時の影響

を図-9に示す.TGの増加に対して空気出口温度TFの

増加から〃Qはわずかに減少していく．一方，了Eは蒸

気発生器の非可逆損失の減少(図中破線e1と(m2/m,)

Xe2の差）からわずかではあるが増大していく．

4．6流れ線図

システムの熱量とエクセルギーの流れ線図を図-10

(a),(b)に示す．これよりエクセルギー試算では投入エ

クセルギーに対して40％近くが燃焼器で非可逆損失と

して散逸するのに対して，熱量的には15％である．更

にプロセス用に対して，熱量では投入熱量44.3％の評

価に対してエクセルギーでは投入エクセルギーの17％

と評価が低くなり，熱量効率〃Q=75.2%に対してエ

クセルギー効率〃E=47.9%と評価できる．
参考文献

(1)石谷，熱管理士教本（1977)，共立出版．

(2)信沢，エクセルギー入門（1980)，オーム社．

(3)平田,Energy(1987-5),30.

(4)松永，エクセルギの基礎（1983)，パワー社

(5)Rant.Z.,Allg,Warmetech,10-172(1961).

(6)Lee,J．C.,ASME.PaperNo．82-GT-196．

(7)Huang,F.F.andWang,Ling,Trans.ASME,109

(1987-1).16.

(8)Baughn,J.W.,Trans.ASME,105(1983),816.

(9)El-Masri,M.A.,Trans,ASME,107(1985-10),880

00石谷ほか5名，蒸気動力(1989),コロナ社．

OD佐藤，ガスタービンサイクル論(1972),山海堂．

⑰谷下，工業熱力学基礎編（1960)，裳華房．

5．結論

コージェネレーションシステムにおいて従来の熱量

効率と，熱力学第二法則に基づいたエクセルギー効率

との関係について検討した．更に，ガスタービン廃棄

の熱を外部に利用するコージェネレーションシステム

に対してエクセルギー解析を行い，効率比較を試みた．

その結果を要約すると，次のようである．

1）コージェネレーションシステムの熱量効率とエク

セルギー効率はそれぞれボイラー等のく熱変換部＞

の熱量，エクセルギー効率の値に漸近していく．
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