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Abstract 
 Ocean thermal energy conversion (OTEC) is a system to convert the thermal energy stored as the vertical temperature gradient 
in the ocean into the electricity. Due to the low available temperature difference for heat engines, heat exchangers are the key 
component to maximize the available work in heat engine. In general, the performance of heat exchanger is individually 
evaluated as the heat transfer performance and the pressure drop, and the relation of the performance and the effectiveness for 
achieving the net power has not been clarified yet. This research proposes the comprehensive heat exchanger performance 
index based on finite-time thermodynamics for designs and developments in plate heat exchangers. The proposed performance 
evaluation index is applied to existing plate heat exchangers, and the sensitivities of the index to the heat source temperature is 
confirmed. 
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11..  緒緒      言言  

海洋温度差発電（Ocean thermal energy conversion, OTEC）は，30°C 程度の表層海水と 5-10°C 程度の海洋深層水

を利用し，その温度差である顕熱の熱エネルギーを熱機関で仕事に変換する発電システムである．既往の火力・

原子力発電などの外燃機関の場合，タービン入口の蒸気温度は，燃焼熱から蒸気を得るボイラ等の材料の耐熱温

度によって上限が決まるが，OTEC のタービン入口温度は単位海水流量から得られる熱機関の仕事を最大とする

最適条件があり，熱機関から得られる出力は，この熱機関が利用可能な温度差と熱源から得られる熱量のバラン

スによって決定される．そのため，発電出力が最大となる最適な熱バランスを考慮した設計が非常に重要である

（Ikegami, et al., 2018 and Yasunaga and Ikegami, 2020）．近年，Finite-time Thermodynamics（FTT）の概念を基に，両

海水の平衡温度を基準とした熱力学モデルを構築し，海洋の有効熱エネルギーを用いて熱機関のエネルギー変換

効率を評価する標準熱効率やエクセルギー効率などの性能評価手法が提案されている（安永他, 2018, 安永，池上, 
2020 and Yasunaga, et al, 2021）．OTEC 発電システムは海水と熱機関が熱交換器で熱エネルギーを伝達するため，

熱交換器の性能は発電量に大きな影響を与える．一般的に熱交換器の性能は，単体の伝熱，圧力損失として評価

するが，OTEC の発電システムに適した熱交換器の選定手法や総括的な評価手法は確立していない．Yasunaga, et 
al., (2018) や Fontaine, et al., (2019) は OTEC の発電システムだけでなく，熱交換器の性能評価に FTT を適用し，

発電システム全体のエネルギーバランスを考慮した熱力学的観点から，熱交換器の性能を示す指標を提案した

（Yasunaga, et al., 2018 and Fontaine, et al., 2019）．しかし，それらの研究では，熱交換時の圧力損失は，海水側のみ

を考慮しており，作動流体側の圧力損失は性能評価に考慮されず無視しているが，作動流体側の圧力損失は熱機

関の有効な温度差を低下させることから，OTEC のように有効温度差が小さい発電システムではその影響は少な

くない．また，それらの伝熱、圧力損失を考慮した総合的な性能を評価する性能評価指標は提案されていない。 
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そのため，本研究では，FTT を基に熱交換器の性能と OTEC の正味出力の関係を整理し，従来の海水側の圧力

損失だけでなく，熱機関の不可逆損失を考慮することで，作動流体側の圧力損失を考慮した熱交換器の性能を評

価する指標を提案する．  
 

22..  熱熱交交換換器器のの性性能能評評価価指指標標  

図 1 に OTEC システムに用いる熱機関の概念図を示す．OTEC では，温度 TWSの表層温海水から熱機関へ熱量

QWS が伝達され，熱機関は熱エネルギーを仕事 W に変換し，熱機関から温度 TCSの深層冷海水へ熱量 QCS を伝達

する．熱力学第一法則より， 

𝑊𝑊 = 𝑄𝑄�� − 𝑄𝑄��    (1) 

ここで，海水と熱機関が授受する熱量は各熱交換器の熱量と等しく， 

𝑄𝑄�� = 𝐶𝐶���𝑇𝑇�� − 𝑇𝑇��,�� = (𝑈𝑈𝑈𝑈Δ𝑇𝑇�)�    (2) 

𝑄𝑄�� = 𝐶𝐶���𝑇𝑇��,� − 𝑇𝑇��� = (𝑈𝑈𝑈𝑈Δ𝑇𝑇�)�     (3) 

ここで，C は熱容量流量（質量流量と比熱の積）[kW/K]，T は温度 [K]，U は熱通過係数 [kW/m2K]，A は伝熱面

積 [m2]，ΔTmは対数平均温度差 [K]を示し，添字の WS, CS, O, E, C は表層海水，深層海水，出口の状態，蒸発器

および凝縮器それぞれ示す． 
このエネルギー変換過程でのエントロピー生成量 Sgenは，熱機関で利用した熱源の系外への熱の放出 Sheat leak，

伝熱過程 Sheat transfer，熱機関のエネルギー変換過程 Sheat engine，システム内部の自己消費動力 Sbackwork の総和となる． 

𝑆𝑆��� = � 𝑆𝑆���� ���� + � 𝑆𝑆���� �������� + � 𝑆𝑆���� ������ + � 𝑆𝑆�������� > 0 
 

(4) 

熱交換過程でのエントロピー増加は，熱を伝達する際の有限温度差によって生成される因子と流動に伴う圧力

損失に起因する要素に分類でき，前者は伝熱性能として，後者はポンプ動力として評価できる．ここで，一般的

に熱交換器の性能は，熱交換器の単体の伝熱性能，圧力損失として評価されるが，本研究では発電性能への影響

を明確にするため，熱力学的観点から発電システムのエネルギーバランスで評価する．即ち，伝熱性能は（a）熱

移動単位数，圧力損失は（b）海水取水ポンプ動力および（c）作動流体ポンプ動力として評価する． 
Sheat engineにおいて，熱機関内部の総括不可逆損失 Φ (˂1)を次式で定義する（安永，池上，2020 and Yasunaga and 

Ikegami, 2020）． 

𝑆𝑆�� − ∅𝑆𝑆��� =
𝑄𝑄��

𝑇𝑇�
− ∅

𝑄𝑄��

𝑇𝑇�
= 0    (5) 

ここで，TH および TL は熱機関の最高および最低の動作温度 [K]，Φ は熱機関の作動流体の流動だけでなく，膨

張，圧縮過程における不可逆損失を総括した値を示し，Φ には作動流体ポンプ動力も含まれる． 
熱機関から得られる最大の仕事 Wm,NTU [kW]は，理想的熱機関を用い，式（4）右辺の第 1-3 項を最小化すると， 

𝑊𝑊�,���,∅ =
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(6) 

ここで，ε は熱移動単位数 NTU を用いて与式で定義する． 

𝜀𝜀� = 1 − 𝑒𝑒�����, 𝜀𝜀� = 1 − 𝑒𝑒�����    (7) 

𝑁𝑁𝑇𝑇𝑈𝑈 =
𝑈𝑈𝑈𝑈
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(8) 

最大仕事における発電システムの正味出力 Wm,net,NTU,Φは， 
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 (9) 

ここで，P はポンプ動力 [kW]，m は質量流量 [kg/s]，ΔP は圧力差 [kPa]，𝜂𝜂�はポンプの機械効率を示す． 
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(a) (b) 
Fig. 1 Conceptual T-s diagrams of the models using (a) reversible heat engine and (b) considering the irreversibility 

due to working fluid pressure drops TWF. 
作動流体側圧力損失 ΔPWF [kPa]は，式（5）の Φ を温海水，冷海水との熱交換時の熱機関の圧力損失 ΔPWFに起因

する熱機関の有効温度差の低下として評価する．すなわち，作動流体温度降下 ΔTWF [K]は次式となる． 

Δ𝑇𝑇��,� =
(1 − 𝜙𝜙)(𝑇𝑇�� + 𝑇𝑇��)

2(1 + 𝜙𝜙)
 

   
(10) 

Δ𝑇𝑇��,���� = 𝑇𝑇���,�� − 𝑇𝑇���,���    (11) 

ここで，Tsatは飽和温度を示し，添字の in と out はそれぞれ入口と出口を示す．熱交換器出入口における作動流体

の状態をそれぞれ飽和液，飽和蒸気と仮定すると，QWS, QCSより，必要な作動流体流量と各熱交換器の ΔPWFが算

出される．式（10）,（11）より，ΔPWFに相当する温度差 ΔTWF,Φ が算出され，ΔTWF,Φ = ΔTWF,ΔPWFとなる Φ を作動

流体側の圧力損失に起因する熱機関内の損失と定義する． 
Wm,netを蒸発器や凝縮器の熱交換器単体の性能評価に適用するため，PWS=PCS, CWS=CCS, εE = εCと仮定し，海水ポ

ンプ動力は熱交換器の圧力損失のみで算出する．OTEC の熱交換器は，耐海水性のチタンが用いられており，発

電装置の設置コストに占める熱交換器の装置コストの割合が高く，これまで伝熱面積あたりの正味出力 Wm,net/A
として評価されている（上原，1982）．理想的熱交換器と熱機関を用いた最大仕事 Wmと正味出力の割合 Wm,net/Wm

を考慮して，熱交換器単体の性能評価指標 ω を次式で提案する． 

𝜔𝜔 =
𝑊𝑊�,���,���,�

𝑊𝑊�𝐴𝐴
=

∅𝜀𝜀��
𝐴𝐴(1 + ∅)

�
�𝑇𝑇�� − �𝑇𝑇��/∅

�𝑇𝑇�� − �𝑇𝑇��
�
�

− 𝐵𝐵𝑊𝑊𝐵𝐵 
   

(12) 

ここで，εHS = εE = εC, CWS = CCS, PHS = PWS = PCSとし，BWR = 2PHS/WmA である． 

  

33..  提提案案ししたた性性能能評評価価指指標標をを用用いいたた熱熱交交換換器器のの性性能能評評価価  

33・11  性性能能評評価価のの適適用用仮仮定定おおよよびび評評価価手手順順  

既往の研究で OTEC に適用されている既存のプレート式熱交換器に提案した性能評価指標を適用し，本性能評

価手法の有効性を検討する．表 1 に本研究の熱源条件を示す．本研究では，熱源温度の違いによる熱交換器の性

能評価指標への影響を調べるため，熱源温度による感度分析を行うタービン効率や各ポンプ効率は100%とした．

蒸発器入口の作動流体は飽和液，凝縮器入口の作動流体は飽和蒸気と仮定する． 
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ここで，TH および TL は熱機関の最高および最低の動作温度 [K]，Φ は熱機関の作動流体の流動だけでなく，膨

張，圧縮過程における不可逆損失を総括した値を示し，Φ には作動流体ポンプ動力も含まれる． 
熱機関から得られる最大の仕事 Wm,NTU [kW]は，理想的熱機関を用い，式（4）右辺の第 1-3 項を最小化すると， 
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ここで，ε は熱移動単位数 NTU を用いて与式で定義する． 
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最大仕事における発電システムの正味出力 Wm,net,NTU,Φは， 
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 (9) 

ここで，P はポンプ動力 [kW]，m は質量流量 [kg/s]，ΔP は圧力差 [kPa]，𝜂𝜂�はポンプの機械効率を示す． 
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表 2 に本研究に利用したプレート式熱交換器の仕様を示す．既往の計測データから熱通過係数 U [kW/m2K]，熱

源側圧力損失 ΔPHS [kPa]，作動流体側圧力損失 ΔPWF [kPa]を次式のように平均流速で近似する．ここで，作動流体

は熱交換器内で相変化が生じるため，その熱伝達係数は熱源側の熱伝達係数に比べて十分大きいと仮定し，熱通

過係数は熱源流速 VHSのみの関数とした．また，作動流体流速 VWFは出入口平均の乾き度 0.5 を用いた． 
提案した性能評価指数は，海水側と作動流体側の熱伝達係数および摩擦係数から，伝熱性能および圧力損失を

算出して適用することが可能である．しかし，本研究では，適用する熱交換器の伝熱性能，圧力損失およびプレ

ート流路内の平均流速の関係が実験的に明らかになっていることから，熱通過係数 U および圧力損失P をそれ

ぞれプレート内の平均流速の指数関数として簡易的に近似する， 

𝑈𝑈 = 𝜉𝜉𝑉𝑉��
� , Δ𝑃𝑃�� = 𝜁𝜁𝑉𝑉��� , Δ𝑃𝑃�� = 𝜓𝜓𝑉𝑉��

�    (13) 

既往の研究の熱交換器の実験データから算出した式（13）中の係数を表１にそれぞれ示す．性能評価では、式

（10），（11），（13）から Wm,net/A が最大となる海水のプレート内平均流速 VHS.optを算出し，Voptの条件にて，式

（13）から性能評価指標を算出する． 

  

33・22  熱熱交交換換器器のの性性能能評評価価  

TWS = 30 °C, TCS = 5 °C のときの Wm,net/A と VHSの関係を算出した結果を図 2 に示す．図 2 では，各プレートで 
Wm,net/A が最大となる VHSを最適熱源流速 VHS,optと定義し図 2 に中空丸で示す．図 2 より，各プレートの VHS,optは，

Plate 1，Plate 3，Plate 4，Plate 2 の順に低く，Wm,net/A は Plate 2 が最も高く，Plate 3，Plate 4 は殆ど同じであり，

Plate 1 が最も低い．この結果は，表 2 から，Plate1 のシェブロン角が最も大きく，Plate 2 のそれが最も小さく，

Plate 3 は Plate 1 と Plate 2 の混合であることから，Plate 1 と Plate 2 の中間的な性能を示しており，適切に評価で

きているものと推測できる．図 2 では，熱交換器の流路断面積が同じ場合，VHS,opt が低く，Wm,net/A が大きい程，

少ない海水流量，少ない伝熱面積で多くの正味出力が得られていることを示す．しかし，サイズや形状の異なる

熱交換器の比較では，必ずしも流路断面積は等しくないことから，式（13）によって，熱源の単位海水流量当た

りに換算して評価する必要が有る． 
表 4 に最適熱源流量 VHS,optでの熱交換器の性能 を示す．表 4 より，Plate 1 は 4 つのプレートの中で VHS,optが最

も低く，ωが最大となっている．Plate 2 ~ 4 はは Wm,net/A ほぼ同じ値を示しているが，最適熱源流量 VHS,optが最も

低い Plate 3 のωが大きくなっている．これは式（12）の最大仕事 Wmが熱源流量の関数であるからである． 
 
 

Table 1  Heat source condition 

TWS [°C] 25.0, 27.5, 30.0 
TCS [°C] 5.0, 7.5, 10.0 

cP,HS [kJ/kgK] 4.0 
ρHS  [kg/m3] 1025 

 

 
Table 2  Heat exchanger specification 

No. 1 2 3 4 

Application Evaporator Evaporator Evaporator Condenser 
Size [m] 1.83 1.83 1.83 1.77 

Width [m] 0.73 0.73 0.73 0.61 
Thickness [mm] 0.61 0.61 0.61 1.00 
Clearance [mm] 3.91 3.91 3.91 3.40 
Chevron angle High angle Low angle Mixed 58° 

Number of Plates 100 100 100 30 
Reference Pancahal, et al., 1984 Pancahal, et al., 1984 Pancahal, et al., 1984 Uehara, et al., 1990 

 

宮﨑 彬，安永 健，Kevin Fontaine，池上 康之22



 

 

 
Table 3  Approximation coefficients 

No. 
U [kW] ΔPHS [kPa] ΔPWF [kPa] 

ξ γ Ζ θ Ψ κ 

1 2.362  0.131  395.6 1.907  48.89 0.449 
2 1.757 0.236 62.76 2.259 15.41 0.269 
3 2.234 0.170 178.9 2.078 24.85 0.327 
4 1.961 0.269 89.79 1.799 11.76 0.204 

 

 
Table 4  Performance of the heat exchanger at the optimum heat source flow velocity 

No. 1 2 3 4 

VHS,opt [m/s] 0.39 0.72 0.53 0.66 
UHS [kW/m2K] 2.088 1.626 2.005 1.754 

ε [-] 0.748 0.441 0.622 0.491 
ΔPHS [kPa] 65.7 29.9 47.8 42.5 
ΔPWF [kPa] 32.8 12.6 19.6 11.0 

Φ [-] 0.992 0.997 0.995 0.996 
Wm,net/A  [kW/m2] 0.205 0.269 0.261 0.261 

Wm,net/Wm  [-]  0.503 0.357 0.472 0.373 
ω [1/m2] 0.213 0.203 0.211 0.190 

 

 

 
Fig. 2  Relationship between VHS  and Wm,net/A 
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Abstract 
In this study, a combined cooling and power system is constructed based on the Guohai Cycle, and 

the cooling and power output performance of the cycle is analyzed by numerical simulation. In the scope 
of this study, it can be clearly seen that the improvement of thermal efficiency and primary energy rate 
in the combined cooling and power system. In addition, the effects of operating conditions on the cycle 
performance were also investigated. The results show that the inlet temperature of seawater and the 
pressure of the expander inlet have obvious effects on the cycle performance. 

 
Keywords: OTEC, Guohai Cycle, a combined cooling and power system 

 
1. Introduction 

 
Coal, petroleum and natural gas and other traditional fossil fuels are non-renewable energies, which 

will  eventually be exhausted due to human exploitation. The continuous consumption of  fossil energy 
has been causing serious problems including global  temperature  rise, air pollution and changes of 
ecological system. Therefore ocean energy as an renewable, abundant energy source is expected to 
become a suitable alternative, which also has advantages such as non-polluting, recyclable and so 
on.(Junxiu Pan,2020)  

The thermal energy resources in China are mainly concentrated  in  the South China Sea, and the flux 
density of thermal energy is also increasing. It is expected that the generation of thermal energy using 
the temperature difference between sea surface and deep sea to become a broad prospective in the 
future.( Jisheng Zhang,et al.,2019) 

In south China, the high temperature lasts throughout the year has generated a high demand of air 
conditioning for daily life as well as the storage requirement of fishery industry. Currently, the energy 
consumption of seafood refrigeration is very high, thus reducing the energy  consumption of storage 
system becomes an important task of energy-saving. 

The concept of ocean thermal energy was first proposed by D’Arsonval in 1881, and Anderson first 
proposed the concept of a closed cycle system for ocean thermal energy in 1964. In 1979, Hawaii built 
the world’s first truly closed cycle OTEC device “MINI-OTEC” For the study of OTEC, scholars also 
proposed other improvement schemes.(Weimin Liu,2012) Kalina proposed a Kalina Cycle using non-
azeotropic mixtures to reduce the irreversible loss during heat exchange. Uehara et al. also proposed the 
Uehara Cycle for the low efficiency of the condenser when using non-azeotropic refrigerants. The 
Guohai Cycle of the First Institute of Oceanography of China and the new cycle of Ocean University of 
China have also built new cycles based on the Kalina cycle, and prototype tests have verified that they 
have higher thermal efficiency than the Kalina Cycle.(Haifeng Xue et al.,2018) 

Recently, the research direction of OTEC is more popular, which is the combined cooling and power 
system. A combination of power cycle system and refrigeration cycle system is used to improve the 
energy utilization efficiency of the cycle system, and generate electricity and cooling capacity. Bian et 
al. proposed a combined cooling and power cycle system combining Kalina Cycle and ejection 
refrigeration cycle. (Yongning Bian et al.2019) The cycle system mainly uses the waste heat of exhaust 

 

 

44..  結結      言言  

熱交換器の性能と OTEC の正味出力の関係を熱力学的に明らかにし，OTEC の正味出力を最大とする熱交換器

の運転条件で，単位伝熱面積当たりの正味出力が最大となる性能評価指標を構築した．提案した性能指標を既往

の熱交換器に適用し，性能評価指標の熱源温度による影響を確認した．その結果，提案した性能評価指標によっ

て，発電システムの出力に対する熱交換器の性能を定量的に示した．  
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