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第 1 章 序 論 

1.1 海洋再生可能エネルギーの特徴 

近年、日本は膨大なエネルギーを消費している。しかし、2019 年度の国内エ

ネルギー自給率は、原子力を含めても 12.1 %程度である。これは、我が国が化石

燃料資源に恵まれていないことを示し、化石燃料資源の輸入が不安定（石油危機

等）になれば、エネルギー不足に陥り、経済活動に大きな打撃が生じることを示

している。そのため、我が国はエネルギー不足を引き起こさないように、化石燃

料に代わるエネルギーとして原子力等を導入し、エネルギー供給源の多様化を

行なってきた。しかし、化石燃料の枯渇、原子力発電への不信感、地球温暖化な

どが危惧され、再生可能エネルギーの一つである海洋エネルギーへの注目とと

もに利用に関する技術開発が日本そして世界各国で進められている[1]。

海洋エネルギーは、波力、海洋温度差、潮力（海流を含む）、塩分濃度差等が

挙げられる。国際再生可能エネルギー機関（IRENA）の報告[2]によれば、海洋エ

ネルギーを利用した総発電容量は、534.7 MW である。内訳は、波力発電 2.31 MW、

海洋温度差発電 0.23 MW、潮力発電 532.1 MW、塩分濃度差発電 0.05 MW で、

海洋エネルギーの大部分を潮力が占めているのが現状である[1]。

波力発電は波のエネルギーを利用した発電システムである。波力発電は、振動

水柱型、可動物体型、越波型の 3 種類に区分される。振動水柱型は、海面の上下

運動により生じる空気の往復流を使用し、それによって生じる圧力差で空気タ

ービンを回転させ発電する方式である。可動物体型は、海面の上下運動によって

物体を運動させ、物体内の油圧モータ等を動作させて発電する方式である。越波

型は、波を貯水池などに越波させて貯留し、貯水面と海面との高低差を利用して

海に排水する際に、タービンを回転させ発電する方式である[3]。 

海洋温度差発電は表層海水と深層海水との温度差を利用する発電システムで

ある。海洋温度差発電は、オープンサイクル、クローズドサイクル、ハイブリッ

ドサイクルの 3 種類に区分される。オープンサイクルは、表層海水から作り出

した水蒸気を作動流体とし、作動流体がサイクル内を循環しない方式である。ク

ローズドサイクルは、アンモニアと水の混合媒体を作動流体とし、作動流体がサ

イクル内を循環する方式である。ハイブリッドサイクルは、オープンサイクルと

1



クローズドサイクルを組み合わせたシステムである[2]。 

潮力発電は月と太陽の引力で引き起こされる周期的な流れの変動を利用して

発電するシステムである。引力によって規則正しく変動するため、長期にわたっ

て予測が可能であり、信頼性の高いエネルギー源とみなされている。潮力発電は、

運動エネルギーによる潮流発電と位置エネルギーによる潮汐エネルギーに区分

される。潮流発電は、一般的に潮流によってタービンを回転させ発電し、風力発

電技術と同様に水平軸型と垂直軸型が存在する。設置形式には、海底設置式と浮

体式があり、様々な海域の環境に適した設置が可能である。潮汐発電は、潮汐に

伴う潮位差を利用してタービンを回転し、発電する方式である。水力発電技術と

同様の原理を用いて、潮位差が大きく表れる湾や河口の入り口などにダムと水

門を建設し、水位差によって発電する[3]。潮力発電については、本博士論文の研

究対象であるため、1.2 章、1.3 章および 1.4 章で詳細を記述する。 

海流発電は太陽熱と偏西風によって引き起こされる大洋の循環流れを利用し

て発電するシステムである。一般的に海流からのエネルギー変換装置には、運動

エネルギーを回転に変えるためにタービンが用いられる。海流は、ほぼ一定の方

向に流れており、幅 100 km、水深数百 m 程度と大規模なため、安定した信頼性

の高いエネルギー源とみなされている[4]。しかし、流速の早い海流は陸地から数

km 以上離れており、水深も深いため、設置やメンテナンスに対して多くの課題

が残されている[1]。 

塩分濃度差は海水と淡水の塩分濃度の差における圧力ポテンシャルを利用す

る発電システムである。塩分濃度差発電は、浸透圧発電と逆電気浸透圧発電の 2

種類に区分される。浸透圧発電は、海水チャンバーと淡水チャンバーが半透膜で

分離されており、海水に淡水が流れ込むと、チャンバー内の圧力が上昇し、ター

ビンが回転し発電する。逆電気透析発電は、電気透析の逆の動作を行なうことで

ある。電気透析は、陽イオン交換膜と陰イオン交換膜に海水を流し、両端の電極

に電圧をかけてイオン交換を行ない脱塩水取り出す技術である。そのため逆の

動作を行なえば、膜全体に電圧が発生し、発電する[2]。 
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1.2 潮力エネルギー利用技術の種類 

1.2.1 潮流エネルギー発電 

 潮流エネルギー発電は、1.1 節でも記述したように、月と太陽の引力で引き起

こされる周期的な変動エネルギーである潮流による発電システムである。日本

では、表 1-1 に示すように多くの潮流エネルギーを賦存している[1]。この潮流エ

ネルギーを電気に効率良く変換できれば、国内の電力需要に貢献できると考え

られる。 

 

Table 1-1 Potential of tidal current energy in the Japanese strait [1] 

 Maximum 

velocity（m/s） 

Maximum average 

velocity（m/s） 

Cross-sectional 

area（m2） 

Potential（MW） 

Naruto strait 5.1 3.8 93,000 1,110 

Kurushima strait 4.6 3.1 77,000 498 

Kanmon strait 3.5 2.6 12,920 49 

Akashi strait 3 2.2 264,000 611 

Ohata strait 3.2 2.4 48,300 145 

Hayasaki strait 2.8 2.1 286,000 576 

 

図 1-1 は、地球規模での干満差の変動を示している[2]。潮流エネルギーの利用

可能性が最も高い地域は、アルゼンチン、中央アメリカ、フランス、北アメリカ、

韓国、ロシアおよびイギリスが挙げられる。潮流エネルギーは、高潮域で最も大

きくなり、地形（狭い海峡および島の間）によっては増速効果によってさらに大

きくなる。例としては、カナダのファンディ湾とスコットランドのオークニー諸

島にあるテストセンターが挙げられる。 

これまでに、潮流エネルギーを利用した発電システムの研究開発が日本そし

て世界各国で行なわれており、その海域と需要を満たすような図 1-2 の代表的な

発電システムが研究開発されている[2, 5~8]。また潮流エネルギーについては、54 %

は良好に動作、18 %は失敗、14 %は撤退、14 %が予測した発電量を下回ったと

いう現状が報告されている[9]。1.3 章で様々な調査の現状を記述する。 
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Fig. 1-1 Grobal tidal range [2] 

 

1.2.2 海流エネルギー発電 

 海流エネルギー発電は、1.1 節でも記述したように、太陽熱と偏西風によって

引き起こされる大洋の循環流れを利用して発電するシステムである。 

これまでに、図 1-2 に示すように様々な海流エネルギー発電が提案されてい

る。例を挙げると、株式会社 IHI による黒潮を利用した係留型発電システム（か

いりゅう）で 100 kW の発電を達成している[10]。南ら[11]は発電コスト削減のため

に、タービン翼に可変ピッチ機構を有しない弾性タービンを利用した発電シス

テムを提案している。Shirasawa ら[12]は浮体式海流シングルタービンを開発し、

浮体式の欠点であるシステム姿勢の不安定さをカウンターウェイトを利用し制

御している。 

 また水中においては、キャビテーションの影響を考慮する必要がある。そのた

め、Bahaj ら[13]は海流タービンの翼先端速度およびピッチ角の調整によりキャビ

テーションの抑制が可能であることを確認している。 

 さらに、海流タービンの回転に伴う騒音低減のために、Dang ら[14]はタービン

翼表面にマイクログルーブを設置した海流タービンを提案している。それによ

って、海洋生物への影響を低減している。 
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（a）Horizontal axis turbine 

 

 

（b）Vertical axis turbine 

 

 

（c）Ducted horizontal or vertical axis turbine 

Fig. 1-2 Tidal and ocean current energy power generation [2, 16] 

 

・最も普及している型である。 
・往復流れに対応するために、180 度回転する

か翼ピッチ⾓を制御する必要がある。 
・キャビテーションの影響を避けるために、タ

ービン直径に制限がある。 
・着床式および浮体式がある。 
・Seaflow、Seagen、Sea Snail など[16]が開発さ

れている。 

・流れの⽅向に関係なく回転し、発電する。 
・起動性に劣り、低流速では回転しない。 
・着床式および浮体式がある。 
・Exim、ENERMAR、EnCurrent Vertical Axis 

Hydro Turbine など[16]が開発されている。 

・ダクトによって流れが集流され、流れが増速
する。 

・キャビテーション限界までタービン直径を
⼤きくし、ダクトでさらに出⼒を増加させ
ることが可能である。 

・ RTT 、 Open-Centre Turbine 、 Tidal turbine 

generator など[16]が開発されている。 
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（d）Oscillating airfoil 

 

 

（e）Archimedes screw 

 

 

（f）Kite 

Fig. 1-2 Tidal and ocean current energy power generation（Continued）[2, 16] 

 

・アームに取り付けられた振動する翼を使⽤
する。 

・翼の上下運動によってシャフトまたはピス
トンが駆動し発電する。 

・可動部が多くメンテナンス性に劣る。 
・Stingray など[16]が開発されている。 

・流れがらせん状のタービンを通り回転し発
電する。 

・⽀持部が傾くため往復流れに対応する。 
・傾き幅が⼤きいため設置場所が限られる。 
・Flumill（Flumill 社）などが開発されている。 

・海底に凧を係留し、8 の字の軌道で流れの中
を移動する。 

・凧が移動する際に、凧に取り付けられたター
ビンが回転し発電する。 

・相対速度の増加に伴って出⼒が増加する。 
・Minesto など[2]が開発されている。 
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1.2.3 潮汐エネルギー発電 

潮汐エネルギー発電は、1.1 節でも記述したように、潮汐に伴う潮位差を利用

してタービンを回転し発電するシステムである（図 1-3）。 

潮汐からの電力抽出は、中世にまでさかのぼる。20 世紀には、数多くの提案

と理論的発展があり、最大の発展はそれぞれ 1966 年と 2011 年にオープンした

ランス潮力発電所（フランス）、と始華湖潮力発電所（韓国）である[15]。また、

潮力を利用した発電では最も利用が多く、発電量も多くなっている。 

 しかし、ダムのような大規模な発電施設が多く、景観や環境への影響が懸念さ

れる発電方法である。 

 

 

Fig. 1-3 Tidal energy power generation [2] 

 

1.3 潮流エネルギー利用技術の先行研究と課題 

 1.2.1 項で潮流エネルギーの概要を記述した。本節では現在までに行なわれて

いる先行研究を記述する。 

 まず潮流エネルギーを利用するには、適切な場所を選択する必要がある。1.2.1

項では、日本そして世界の様々な海域で潮流エネルギーが発生することを述べ

たが、利用するには海域の詳細な調査が必要である。日本では、五島列島および

排他的経済水域等での海域調査が報告されている[17~19]。世界では、イギリスの

ウェールズ、フランスのウェサン島、チリのチャカオ運河、イランのペルシャ湾

およびオマーン海などでの海域調査が報告されている[20~23]。特に潮流流速およ

び地形は出力に大きく関わってくる。また、海域によっては、潮流発電システム

・満潮時に潮溜まりに海⽔が⼊り、⼲潮時に放
出される。その流れを利⽤しタービンが回
転し発電する。 

・ランス潮汐発電所、始華湖潮汐発電所が稼働
している。 
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への海洋付着物が問題視されている。Walker ら[24]はタービン翼にフジツボ等の

海洋付着物によって、発電能力が低下することを懸念している。そのため海域調

査の目的は様々であるが共通している点は、その海域に適した発電システムを

設置することが重要な点である。 

潮流発電が環境に及ぼす影響についても報告がされている。吉田ら[25]および

Copping ら[26]は潮流発電システムの設置によって、生物衝突、付近の流れの変化、

海洋生物の生息域変化および移動ルートの阻害、騒音、送電ケーブルからの電磁

波および海洋生物の巻き込みなどの課題があることを指摘している。Stuart ら[27]

はタービン翼をバイオベースまたはリサイクル可能な樹脂の使用を推奨し、製

造の段階から見直すことが環境への負荷を低減するために重要であることを提

案している。 

潮流発電システムの開発については、様々な特徴と形状を備えたシステムが

研究されている。ここで示す水平軸と垂直軸は現在までの主な発電システムで

ある。 

水平軸型においては、風力発電システムと同様の形状[28, 29]をしたものが一般

的で、設計についても翼素運動量理論が多く用いられている[30~32]。風力タービ

ンと同様に騒音が指摘されるため Huang ら[33]は航空機のエンジンのように水平

軸タービン後方にローブを設置し、騒音の低減および出力の増加を数値解析に

より確認している。Amelio ら[34]および Barbarelli ら[35]は多翼型水平軸タービン

を海岸から係留するタイプのモデル実験を実施している。姿勢の制御において

はシステム中央部にスタビライザーを設け高効率化を図っている。水平軸ター

ビンにおいては、タービンを複数備えたタイプも存在する。タービンを複数備え

る理由は、システム 1 台分の出力を上げると同時に、タービンをそれぞれ逆回

転させることによって、姿勢の制御（安定化）を行なっている。例としては、

Samura ら[36]の係留型相反転タービンシステムおよび Dorado ら[37]の浮体式ツイ

ンタービンシステムが挙げられる。タービン翼の先端形状についても研究され

ており、航空機の翼に用いられるウイングレットを備えてエネルギー変換効率

を向上させる研究も Ren ら[38]によって行なわれている。複数設置にも対応して

いるが、風力タービンと同様に後流の影響があるため、適切な距離を Pinter ら[39]

および Lee ら[40]が提案している。また、大型のタービンは低流量では発電しな

いため、タービンを小型化し複数並べて大型タービンに並ぶ発電システムの構
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築を Tarver ら[41]が調査している。 

垂直軸型においては、経塚[42]は橋脚にダリウスおよびサボニウスタービンを

混合した多段タービンを設置し起動を確認している。潮流用ダリウスタービン

に増速器を設置し高出力化を図る研究が上野ら[43]によって行なわれている。ま

たダリウス型は起動性が劣ることが一般的に知られているが、起動性を改善す

るためにタービン翼に傾斜を設けたり、ヘリカル翼にする研究が Marsh ら[44]お

よび Satrio ら[45]によって行なわれている。抗力型の起動性の良いローテーショ

ンフロー垂直軸タービンなども南條[46]および SHEN ら[47]によって調査されてお

り、起動性の向上はなお垂直軸型の課題である。さらにダリウス型は流れに対し

て失速しやすい。それを改善するために Hoerner ら[48]はタービン翼にフレキシ

ブル翼を用い、翼まわりの流れを制御している。それに対し Xie ら[49]および

Behrouzi ら[50]は、タービン翼に開閉機構を設ける、タービン翼それぞれをヒンジ

（蝶番）で接続し回転中に翼が機械的に動作する機構を設ける等を行なってい

る。そのため両者では流れをタービン翼に効率よく当てることが可能である。複

数設置にも対応しており、適切な配置方法を Patel ら[51]が提案している。 

振動翼型は、潮流の中に翼を設置し、揚力による上下運動により発電する方式

である。他の発電方式と比較し研究実績が少ないが、Kinsey ら[52]によって上下

に運動するタンデム水中翼を用いて回転式のタービンに近い出力を確認してい

る。また、Hai ら[53]は翼をスパン方向に増やすことで出力が向上することを示し

ている。 

 ここまで、それぞれの発電システムの特徴を紹介してきたが課題も多く残さ

れている。水平軸型においては、キャビテーション[54, 55]の影響を避けるために、

限られたタービン直径での運転が求められる。ここでローブおよびスタビライ

ザーの設置、タービンの複数設置（相反転タービン、ツインタービン）による高

出力化が挙げられたが、可動部や部品点数の多さは、海水特有の不具合等を引き

起こし、メンテナンス性の悪さから長期的な運転が見込めない。またウイングレ

ットを備えることにより、抗力が増加し構造の高コスト化が懸念される[15]。垂

直軸型においては、多段タービンの設置、ヘリカル翼、フレキシブル翼、タービ

ン翼に開閉機構を設けたりと様々な工夫がされているが、高出力には至ってい

ない。また、可動部が多く水平軸型と同様にメンテナンス性が懸念される。振動

翼型はさらに可動部が多く同様の懸念がある。 
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そこで、本研究の対象でもある集流装置について考える。集流装置は、一般的

にはダクト、ディフューザおよびシュラウドと呼ばれており、水平軸型および垂

直軸型において広く研究されている。風力タービンでも使用されており、実際に

風レンズ風車として設置されている[56]。このダクトは出力の増加を目的に設置

される。そのため、タービン直径をキャビテーションが発生する限界まで大きく

し、ダクトを設置することでより高出力が期待できる。また従来のタービンと比

較して小さいタービンで同じ出力を生成できる[57]。さらに、従来のタービンに

ダクトを取り付けるだけであるため、全体の構造も比較的単純である。 

 これまでに様々なダクト付きタービンシステムが調査されている。Maduka ら

[58]はフランジ付きダクトを備えた潮流タービンの出力を大幅に改善することを

確認している。Ambarita ら[59]および Luquet ら[60]はディフューザ角度の最適化を

Coiro ら[61]はディフューザと潮流タービンの最適化を行なっている。Borg ら[62]

はダクトが流れに対して傾いている場合ダクトの能力が低下し、ダクトの能力

を引き出すためにはできるだけ流れに正対すべきだと述べている。Coiro ら[63]お

よび Guo ら[64]は、浮体式ダクト付きツインタービン潮流発電システムを提案し、

その中で Coiro ら[63]は数値解析によりダクトの有効性を示している。Guo ら[64]

は実際にプロトタイプを運転させ優れた安定性と発電を確認している。Song ら

[65]は、ハブのないダクトタービンを調査し、ハブが無いことで後流が改善され

ることを示している。しかしダクト付きタービンは、チップクリアランスによっ

て発電量が変化するため注意が必要である[66]。 

 

1.4 研究の目的 

これまで潮流発電の課題を示してきたが、本研究ではダクトによる高出力化

に注目する。 

高出力の潮流タービンを目指すには、タービンロータ直径を超えた受流面積

の増大が有効であり、そのためにタービンロータまわりに集流装置を設置して

集流による高出力化を目指すことを目的とする。潮流は、規則的に流れ方向が反

転する往復流であるが、水平軸のプロペラ式風力タービンと同様に、既存の水平

軸のプロペラ式潮流タービンは往復流に対応して向きを反転させており、水の

流動抵抗により少なからぬ動力を費やしている。そこで本研究では固定された

まま双方向流れに対応できる往復流対応の集流装置とタービンロータを採用す
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る。 

さらに、往復流対応の集流装置とタービンロータの高出力化を目指すために、

タービンロータのエネルギー変換を考える。タービンロータにおける流体エネ

ルギーから機械エネルギーへの変換は、タービンロータ入口と出口の角運動量

変化に基づいた、オイラーの式で決まる。現在の潮流タービンは自由流れにター

ビンロータをさらして機械エネルギーへ変換しているため、タービンロータ入

口の角運動量はゼロであり、予旋回なし条件と呼ばれる。それためタービンロー

タのまわりに設置する集流装置の内部に旋回流れを促す工夫を施せば、タービ

ンロータにおける角運動量変化を増すことができ、タービンの高出力化を目指

すことができる。そこで本研究では、潮流タービンを高出力化するための，往復

流対応のらせん羽根付き集流装置を提案する。 

 

1.5 本論文の構成 

第 2 章では、実験装置の概要、特に構成について説明している。また、計測の

不確かさについても記述する。 

第 3 章では、数値解析の方法について説明する。乱流モデルおよび境界条件

についても記述する。 

第 4 章では、提案した往復流型集流装置が衝動タービンに及ぼす影響につい

て説明し、集流装置が有効であることを記述する。 

第 5 章では、4 章の集流装置に旋回流れを発生させるらせん羽根付き集流装置

を設置し、タービンロータに及ぼす影響について説明する。また、実験を行なう

ためにアクチュエータディスクモデルを用いた数値解析を行なう。 

第 6 章では、5 章の実験結果とタービン流れとの関連性を解明するために数値

解析によりらせん羽根付近およびタービンロータ付近の流れを調査する。 

第 7 章では本論文の結論を述べる。 
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第 2 章 実験装置の概要および性能評価 

 

2.1 実験装置と性能評価式 

実験には、佐賀大学海洋エネルギー研究所の回流水槽および九州大学応用力

学研究所の曳航水槽を用いる。 

回流水槽は、第 4 章の往復流型集流装置付き衝動タービンの性能、第 5 章の

らせん羽根付き集流装置の効果で使用している。曳航水槽は、4.4 章のブロッケ

ージ比の影響で使用している。実験装置の詳細はそれぞれの章で記述している。 

 実験で用いる値は、6 台の計測器によって計測される。詳細は表 2-1 に示す。

また、計測の不確かさが生じるため 2.3 節において不確かさの推定を行なう。 

 

Table 2-1 Instrument detail 

Manufacturer Model number Accuracy（%） Measured value 

KYOWA PD-100GA 0.3606 Velocity of circulating water tank: vm 

VALIDYNE DP1522N1S4A 0.25 Axial velocity in the turbine: va 

KEYENCE SV-M040CK 0.1 Turbine rotor speed:  

VALIDYNE DP1522N1S4A 0.25 Turbine pressure drop: p 

UNIPULSE UTMII-2Nm 0.04243 Turbine torque: T 

NISSHO LMC-3504-200N 0.2828 Axial force: Fa 

 

実験により得られた計測値は以下に示す性能評価式により算出する。ここで、

流量係数を、速度比を va/vm、圧力降下係数を、タービン効率を、軸力係数を

Cf、トルク係数を、実機予測出力 PFS とする。 

 

        （2-1） 

 

       （2-2） 

*
av

u
 

a

m

v
AVR

v
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       （2-3） 

 

       （2-4） 

 

       （2-5） 

 

       （2-6） 

 

      （2-7） 

 

ここで、A は流路断面積（= 1.16×10-2 m2）、u*はタービンロータ翼先端周速度

である。A の算出にはハブ比を、u*の算出にはケーシング半径 rcを用いる。 
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2.2 固定案内羽根付き衝動ロータ 

本実験は、供試タービンとして空気タービンである固定案内羽根付き衝動ロ

ータを使用している。固定案内羽根付き衝動ロータの特徴は、固定案内羽根が衝

動ロータ前後に設けてあるため往復流において動作する。また、ロータが衝動型

であるため小さいトルクで起動し起動性の高いタービンといえる。図 2-1 に詳細

を示す。 

これまでに、振動水柱型の波力発電用タービンとして広く研究されており

Maeda ら[67]によって最適な形状が示されている。また、高尾ら[68]によって波力

発電用の二次変換装置として採用され、実海域試験が行なわれた実績がある。 

 

 

Fig. 2-1 Impulse rotor with fixed guide vane 

 

2.3 不確かさの推定 

本研究は、実験により性能を評価している。そのため、計測においては不確か

さが生じており、性能評価式の不確かさを推定する必要がある。不確かさの推定

については、笠木ら[69~71]によってその重要性が述べられており、実験を行なう

にあたっては必要な作業である。本研究では、Coleman ら[72]の手順を参考にして

いる。 

 本研究では、計測器において回流水槽の流速 vm、タービン内部の軸流速度 va、

タービンロータの回転数、タービン圧力降下p、タービントルク T、軸力 Fa の
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値を計測している。計測した値は 2.1 章の性能評価式に代入され、性能評価され

る。そのため、本章では計測値が含まれる以下の式の不確かさを推定する。なお

計測値については、4 章の値が使用されている。 

 

（A）回流水槽の流速の不確かさの推定 

 性能評価における回流水槽の流速は以下の式から計算される。 

 

       （2-12） 

 

 偏微分形に置き換えると、 

 

     （2-13） 

 

 偏微分項に式（2-12）の偏微分形を代入すると、 

 

     （2-14） 

 

となる。ここで、表 2-1 計測器の精度および第 4 章の計測値より、 

 

Up = [B2+P2]1/2 = [(244.2672×0.003606)2+0.9835522]1/2 = 1.320（Pa） 

p = 244.2672（Pa） 

U = [B2+P2]1/2 = [0.9052+02]1/2 = 0.905（kg/m3） 

 = 999.138（kg/m3） 

 

となる。式（2-14）に代入すると、回流水槽の流速の不確かさは、95 %信頼区間

およびスチューデントの t 分布 t = 2 より、0.2740 %である。 
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（B）タービン内部の軸流速度の不確かさの推定 

性能評価におけるタービン内部の軸流速度は以下の式から計算される。 

 

       （2-15） 

 

 偏微分形に置き換えると、 

 

     （2-16） 

 

 偏微分項に式（2-15）の偏微分形を代入すると、 

 

     （2-17） 

 

となる。ここで、表 2-1 計測器の精度および 4 章の計測値より、 

 

Up = [B2+P2]1/2 = [(165.5735×0.0025)2+0.9557292]1/2 = 1.042（Pa） 

p = 165.5735（Pa） 

U = [B2+P2]1/2 = [0.9052+02]1/2 = 0.905（kg/m3） 

 = 999.138（kg/m3） 

 

となる。式（2-17）に代入すると、タービン内部の軸流速度の不確かさは、95 %

信頼区間およびスチューデントの t 分布 t = 2 より、0.3180 %である。 

 

（C）タービンロータ周速度の不確かさの推定 

性能評価におけるタービンロータ周速度は以下の式から計算される。 

        （2-10） 

2
a

p
v






2 2

2 2 2

a

a a
v p

v v
U U U

p 

    
       

2 2 2
1 1

4 4
av p

a

U U U

v p



     

          

* cu r

16



 偏微分形に置き換えると、 

 

     （2-18） 

 

 偏微分項に式（2-10）の偏微分形を代入すると、 

 

      （2-19） 

 

となる。ここで、表 2-1 計測器の精度および 4 章の計測値より、 

 

Ur = [B2+P2]1/2 = [(0.085×0.0001)2+02]1/2 = 8.5×10-6（m） 

rc = 8.5×10-2（m） 

U = [B2+P2]1/2 = [(5.759587×0.0001)2+02]1/2 = 5.760×10-4（rad/s） 

 = 5.759587（rad/s） 

 

となる。式（2-19）に代入すると、タービンロータ周速度の不確かさは、95 %信

頼区間およびスチューデントの t 分布 t = 2 より、0.01414 %である。 

 

（D）流量係数の不確かさの推定 

性能評価における流量係数は以下の式から計算される。 

 

        （2-1） 

 

 偏微分形に置き換えると、 

 

     （2-20） 
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 偏微分項に式（2-1）の偏微分形を代入すると、 

 

     （2-21） 

 

となる。ここで、 

 

タービン内部の軸流速度の不確かさ 0.3180（%） 

タービンロータ周速度の不確かさ 0.01414（%） 

 

となる。式（2-21）に代入すると、流量計数の不確かさは、95 %信頼区間および

スチューデントの t 分布 t = 2 より、0.3183 %である。 

 

（E）圧力降下係数の不確かさの推定 

性能評価における圧力降下係数は以下の式から計算される。 

 

       （2-3） 

 

 偏微分形に置き換えると、 

 

   （2-22） 

 

 偏微分項に式（2-3）の偏微分形を代入すると、 
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となる。ここで、表 2-1 計測器の精度および 4 章の計測値より、 

 

Up = [B2+P2]1/2 = [(578.2182×0.0025)2+1.1731852]1/2 = 1.862（Pa） 

p = 578.2182（Pa） 

U = 0.905（kg/m3） 

 = 999.138（kg/m3） 

タービンロータ周速度の不確かさ 0.01414（%） 

 

となる。式（2-23）に代入すると、圧力降下係数の不確かさは、95 %信頼区間お

よびスチューデントの t 分布 t = 2 より、0.3357%である。 

 

（F）トルク係数の不確かさの推定 

性能評価におけるトルク係数は以下の式から計算される。 

 

       （2-6） 

 

 偏微分形に置き換えると、 

 

 （2-24） 

 

 偏微分項に式（2-6）の偏微分形を代入すると、 

 

  （2-25） 

 

となる。ここで、表 2-1 計測器の精度および 4 章の計測値より、 

 

UT = [B2+P2]1/2 = [(0.29054×0.0004243)2+0.0055132]1/2 = 5.514×10-3（Nm） 
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T = 0.29054（Nm） 

U = 5.760×10-4（rad/s） 

 = 5.759587（rad/s） 

U = 0.905（kg/m3） 

 = 999.138（kg/m3） 

タービンロータ周速度の不確かさ 0.01414（%） 

UA = [B2+P2]1/2 = [(0.014526724×0.0001)2+02]1/2 =1.453×10-6（m2） 

A = 1.453×10-2（m2） 

 

となる。式（2-25）に代入すると、トルク係数の不確かさは、95 %信頼区間およ

びスチューデントの t 分布 t = 2 より、1.901 %である。 

 

（G）タービン効率の不確かさの推定 

性能評価におけるタービン効率は以下の式から計算される。 

 

       （2-4） 

 

 偏微分形に置き換えると、 

 

   （2-26） 

 

 偏微分項に式（2-4）の偏微分形を代入すると、 

 

     （2-27） 

 

となる。ここで、 

 

T

pQ
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トルク係数の不確かさ 1.901（%） 

流量係数の不確かさ 0.3183（%） 

圧力降下係数の不確かさ 0.3357（%） 

 

となる。式（2-27）に代入すると、タービン効率の不確かさは、95 %信頼区間お

よびスチューデントの t 分布 t = 2 より、1.956 %である。 

 

（H）軸力係数の不確かさの推定 

性能評価における軸力係数は以下の式から計算される。 

 

       （2-5） 

 

 偏微分形に置き換えると、 

 

 （2-28） 

 

 偏微分項に式（2-5）の偏微分形を代入すると、 

 

   （2-29） 

 

となる。ここで、表 2-1 計測器の精度および 4 章の計測値より、 

 

UFa = [B2+P2]1/2 = [(163.1394×0.002828)2+0.1854732]1/2 = 0.4972（N） 

Fa = 163.1394（N） 

U = 0.905（kg/m3） 

 = 999.138（kg/m3） 

タービンロータ周速度の不確かさ 0.01414（%） 
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U = 1.453×10-6（m2） 

A = 1.453×10-2（m2） 

 

となる。式（2-29）に代入すると、トルク係数の不確かさは、95 %信頼区間およ

びスチューデントの t 分布 t = 2 より、0.3194 %である。 

よって、（A）~（G）の不確かさの推定をまとめると表 2-2 になる。 

 

 

 

 

 

Table 2-2 Measurement uncertainty 

Subject to uncertainty Unit Uncertainty（%） 

Velocity of circulating water tank: vm m/s 0.2740 

Axial velocity in the turbine: va m/s 0.3180 

Turbine rotor peripheral speed: u* m/s 0.01414 

Flow rate coefficient:  - 0.3183 

Pressure drop coefficient:  - 0.3357 

Torque coefficient:  - 1.901 

Turbine efficiency:  - 1.956 

Axial force coefficient: Cf - 0.3194 
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第 3 章 数値解析方法 

 

3.1 数値解析の基礎方程式 

ANSYS Fluent 2019 R1 による流体の数値解析においては、質量保存方程式（連

続の式）および運動量保存式（ナビエ・ストークス方程式）の 2 つの基礎方程式

（支配方程式）が使用される。しかし、コンピュータでは、連続的な量を扱うこ

とが不可能なため、基礎方程式に対して離散値を用いて近似する必要がある。こ

の動作を一般的に離散化と呼び、代表的な離散化方法に、有限体積法、有限差分

法および有限要素法などが挙げられる。 

3.1 節では、本数値解析で使用した基礎方程式である質量保存方程式と RANS

方程式（レイノルズ平均ナビエ・ストークス方程式）および離散化の方法として

の有限体積法について記述する[73~75]。 

質量保存方程式（連続の式）は、微分形で式（3-1）のように記述できる。式

（3-1）は、質量保存方程式の一般的な形式であり、非圧縮性流れおよび圧縮性

流れに有効である。 

 

      （3-1） 

 

ここで、ソース項 Sm は、外部からの力などの発生源（ソース）の項を示す。 

運動量保存式（ナビエ・ストークス方程式）は、式（3-2）のように記述でき

る。 

 

   （3-2） 

 

ここで、p は静圧、𝜌�⃗��⃗�および𝜏̿はテンソル、�⃗�と�⃗�は、それぞれ重力、体積力お

よび外部体積力である。 

     （3-3） 
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RANS（レイノルズ平均ナビエ・ストークス）方程式は、空間的、時間的に平

均化を行うため、計算資源の削減が可能である。さらに、二次元解析、定常解析

も可能であるため、広く用いられている。 

RANS 方程式では、ナビエ・ストークス方程式の解が平均（集合平均または時

間平均）成分と変動成分に分解することを考える。まず、速度成分については、 

 

       （3-4） 

 

と表される。ここで、𝑢 は平均速度成分、𝑢 は変動速度成分を示している。 

さらに、圧力などのスカラー量についても速度成分と同様に、平均成分と変動

成分に分解することを考えと、 

 

       （3-5） 

 

と表される。ここで、は圧力などのスカラー量を示している。 

これらの式を瞬間的な質量保存方程式と運動量保存式に代入し、時間平均を

とると、集合平均運動量方程式が得られる。これを次のように直交座標のテンソ

ル形式で記述でき、ここで乱流の影響を表す項以外の平均化を簡略化すると、 

 

      （3-6） 

 

（ 3-7） 

 

と表される。 

式（3-7）には、乱流の影響を表す項 𝜌𝑢 𝑢 が含まれている。これは、レイノ

ルズ応力と呼ばれ、式（3-7）を解くためにはモデル化（3.2 節に詳細を記述）が

必要になる。 
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有限体積法は、質量保存方程式および運動量保存式を検査体積法を用いて離

散化するための一方法である。離散化を用いることで、数学的に厳密に解くこと

が不可能な解を近似的に解くことが可能となる。 

ここで支配方程式の離散化（スカラー量に関する保存方程式）を考える。始

めに任意の図 3-1 に示す検査体積 V について、以下の式（3-8）の積分形式が成

り立つ。 

 

   （3-8） 

 

式（3-8）は、計算領域内の各検査体積に適用される。次に検査体積内のセルで

式（3-8）を離散化すると式（3-9）が導出される。 

 

   （3-9） 

 

よって、上記のように各積分点で積分することで離散化され、連立方程式を解く

ことにより、最終的な解が導出される。また、任意の多面体で構成される多次元

の非構造格子にも容易に適用可能である。 

 

 

Fig. 3-1 Control volume 
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3.2 乱流モデル 

3.1 節で述べたように RANS 方程式を解くには、モデル化が必要になる。その

ため乱流モデルを RANS 方程式に適用し、解の導出を行なう。本数値解析では、

乱流の運動エネルギーk とその散逸率の輸送方程式を持った RNG k-乱流モデ

ルを採用している。そのため 3.2 節では、乱流モデルとして、標準 k-乱流モデ

ルおよび RNG k-乱流モデルについて記述する。 

 

3.2.1 標準 k-モデル 

標準 k-モデルの 2 方程式モデルは、2 つの輸送方程式の解によって、乱れ速

度と長さのスケールを個別に決定できるモデルである。また、半経験的なモデル

であるため、モデル方程式の導出は、現象論的考察と経験則に基づいて行なわれ

る。乱流の運動エネルギーk とその散逸率は、 

 （3-10） 

 

 （3-11） 

 

の 2 つの輸送方程式から得られる。ここで、Gk は平均速度勾配による乱流運動

エネルギーの生成、Gb は浮力による乱流運動エネルギーの生成および YMは圧縮

性乱流の膨張変動の散逸率への寄与を表す。C1、C2および C3は定数である。k

とは、k とに対する乱流プラントル数であり、Skと Sはソース項である。 

ここで、乱流粘性係数tは k とより式（3-12）で表される。Cは定数である。 

 

       （3-12） 
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3.2.2 RNG k-モデル 

標準 k-モデルが使用されていく中で、いくつかの問題が挙げられてきた。そ

れらの問題を解決するために、改良型の RNG k-モデルが誕生した。RNG k-モ

デルは、くりこみ群の理論（統計的手法）を用いて導出されている。大きな特徴

として、標準 k-モデルは、高レイノルズ数モデルであるが、RNG 理論は、低レ

イノルズ数の影響を含めた解析が可能である。そのため RNG k-モデルは、様々

な流れに対し、高い精度の解析結果を得るためのモデルといえる。RNG k-モデ

ルの 2 つの輸送方程式は、標準 k-モデルの輸送方程式｛式（3-10）および式（3-

11）｝と類似しており、乱流の運動エネルギーk とその散逸率は、 

 

 （3-13） 

 

 （3-14） 

 

の 2 つの輸送方程式から得られる。ここで、Gk は平均速度勾配による乱流運動

エネルギーの生成、Gb は浮力による乱流運動エネルギーの生成および YMは圧縮

性乱流の膨張変動の散逸率への寄与を表す。k とは、k とに対する有効プラ

ントル数の逆数であり、Skと Sはソース項である。 

ここで、乱流粘性係数tは k とより式（3-12）で表される。 

 

3.3 周期境界条件 

周期境界条件は、解析する物理的形状と流れの予想パターンが周期的に繰り

返される性質を持つ場合にのみ適用が可能な境界条件である。図 3-2（a）に示す

ように、数値解析前に解析モデルの分割モデルを作製し、境界面に周期境界条件

を適用することで全周を解析した場合と同じ結果を導出できる。数値解析後は

図 3-2（b）に示すように、分割モデル解析結果を全周に渡って配置すれば、全周

の流れの結果が確認できる。また、分割モデルを採用することで、解析領域が大

   i k eff k b M k
i j j

k
k ku G G Y S

t x x x
    

    
            

     
2

1 3 2i eff k b
i j j

u C G C G C R S
t x x x k k     

      
    

            

27



幅に削減されるため計算資源の削減につながる。 

 

           
（a）Before numerical analysis       （b）After numerical analysis 

Fig. 3-2 Periodic boundary condition 

 

3.4 アクチュエータディスクモデル 

アクチュエータディスクモデルは、ANSYS Fluent においては、多孔質ジャン

プモデルと呼ばれる。このモデルにより、タービンロータなどの形状を薄い多孔

質壁とみなし、解析モデルの簡素化を行なうことが可能である。図 3-3 に示すよ

うに、タービンロータをアクチュエータディスクに置き換える。それにより、数

値解析の簡便化につながる。圧力損失p は式（3-14）、圧力係数 C は式（3-15）

から導出される。ここで、は実験で得られる圧力降下係数、は実験で得られ

る流量係数である。しかし、タービンロータの翼間流れは再現できず、そのため

には節の接続境界モデルを採用する必要がある。

 

       （3-14） 

 

        （3-15） 
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Fig. 3-3 Difference between turbine rotor and actuator disk 

 

3.5 接続境界モデル 

接続境界モデルは、相対運動する複数の領域を通る流れを解析するためのモ

デルである。 

一般的に回転を伴う解析は非定常計算であるため、収束解を得るまでに多く

の計算が必要になる。しかし、接続境界モデルは図 3-4 に示すように、座標系を

回転系（Rotor）と静止系（Stator）に分けて考え、接続境界面（Mixing plane）に

おいて流れが混合され、非定常性が取り除かれる。そのため、解析結果として定

常状態となる。結果として得られる解は、時間平均化された流れ場の近似解を得

ることができるため、非定常計算よりも効率的である。 
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Fig. 3-4 Mixing plane model applied to impulse turbine 

 

3.6 格子依存性の評価 

数値解析の格子依存性について、図 3-5 および図 3-6 に示す。 

図 3-5 はアクチュエータディスクモデルでの結果を示す。格子サイズ 5 mm、

5.5 mm、6 mm、6.5 mm および 7 mm において角運動量 L がどれだけ差があるか

を示している。どの格子サイズにおいても同様の角運動量を示しており、格子依

存性の影響は無いと判断した。 

図 3-6 は接続境界モデルでの結果を示す。格子サイズ 3.5 mm、4.5 mm および

6 mm において軸流速度およびタービンロータトルクがどれだけ差があるかを示

している。格子サイズの減少に伴い値の変化量が減少しており、格子依存性は十

分小さいと判断した。 

なお格子依存性については、第 5 章および 6 章の数値解析結果より評価して

いる。 
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Fig. 3-5 Mesh dependency of calculation for actuator disk model 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 3-6 Mesh dependency of calculation for mixing plane model 
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第 4 章 往復流型集流装置付き衝動タービンの性能 

 

4.1 本章の目的 

本章では、往復流型集流装置付き衝動タービンの性能について述べる。本実験

は佐賀大学海洋エネルギー研究所の回流水槽を用いて定常状態での実験を行な

った。本実験では、双方向流れに対応した 2 種類（および集流装置無し）の形状

の異なる集流装置を有する潮流発電システムの性能比較を行ない、最適な集流

装置形状を調査した。また、本実験ではそれぞれの集流装置形状に対する性能に

及ぼすブロッケージ比の影響及びハブ比の影響を調査した。なお、ブロッケージ

比の影響については、九州大学応用力学研究所の曳航水槽を用いて実験を行な

った。 

 

4.2 実験装置および実験方法 

4.2.1 実験装置 

 実験で使用した回流水槽を図 4-1 に示す。本実験は、佐賀大学海洋エネルギー

研究所の回流水槽において行なわれた。潮流タービン試験装置は、全長約 2.5 m、

幅 1.0 m、水深 0.7 m の回流水槽上部観測部に設置した。回流水槽内の実験にお

ける状態は、上流側の主流流速 vm を一定に保ち、タービンロータを 15 rpm~80 

rpm の回転数の範囲で段階的に変更して実験を行なった。回流水槽は、主流速度

vmを 0.1 m/s~1.5 m/s の範囲で流速を設定できる。ただし実験では、主流速度 vm

を別途用意したピトー管を用い、タービンロータ回転中心面から 1 m 上流側、

水底から 0.35 m 上の位置で計測し、0.8 m/s 程度の流速で実験を行なった。 

また実験では、図 4-2 に示す計測機器によって、タービン前後の壁面静圧差

p、タービンに加わる軸方向の力 Fa、出力トルク T およびタービンロータ角速

度およびタービンロータ上流の軸流速度 vaを測定した。所定のタービンロータ

回転数毎の計測時間は 1 分間で、サンプリング周波数は 20 Hz である。va の計測

においては、高さ方向に一様とみなし、スパン中央の値を用いている。タービン

ロータ前後の壁面静圧はタービンロータ回転中心面から 60 mm 上流側および 60 
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mm 下流側で計測した。 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4-1 Circulating water tank 
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Fig. 4-2 Measuring equipment for circulating water tank 
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4.2.2 固定案内羽根付き衝動タービン 

本実験の潮流タービンには、図 4-3 に示す翼列形状固定案内羽根つき衝動ター

ビンロータを採用した。なお図に示すタービンロータは、ハブ比 0.6 である。 

供試タービンロータは、ハブ比 0.6、動翼 23 枚、固定案内羽根 24 枚である。

ハブ比の違いによる調査の詳細は 4.5 節にて記述する。タービンロータの翼先端

直径 169.4 mm、翼先端隙間 0.3 mm、入口（出口）角度 = 50 deg.は共通である。

タービンロータ前後の固定案内羽根角度についても、g = 37.5 deg.、厚さ 1.5 mm

で共通である。 

 

 

Fig. 4-3 Impulse turbine with fixed guide vane 

 

4.2.3 実験条件 

実験装置は 4.2.1 項に示す回流水槽を使用し、回流水槽の主流速度 vmは 0.8 m/s

の定常実験とする。 

潮流発電システムの集流装置は、表 4-1、図 4-4 および図 4-5 に示すように 2

種類（および集流装置無し）を用いた。集流装置は円錐形状で、開き角 31 deg.

の集流装置（Type I）および開き角 45 deg.の集流装置（Type II）である。集流装

置無し（Without collector）の場合も比較のために実験を行なっている。 

また、このタービンは元々空気用として開発されたものであるため、空気ター

ビン（Air turbine）を水用に適用可能かどうかも検討する。 
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Table 4-1 Specifications of flow collector 

 Full length

（mm） 

Maximum 

diameter（mm） 

Minimum 

diameter（mm） 

Opening angle

（deg.） 

Type I 
170 

374 
170 

31 

Type II 510 45 

 

 

 

（a）Measurement of flow collector 

 

 
 

（b）Appearance of flow collector 

Fig. 4-4 Flow collector of Type I 
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（a）Measurement of flow collector 

 

 

 

 

 
 

（b）Appearance of flow collector 

Fig. 4-5 Flow collector of Type II 
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4.3 実験結果と考察 

回流水槽で行なった集流装置形状の流量係数に対する実験結果を図 4-6~4-11

に示す。図 4-6 は速度比 AVR、図 4-7 は圧力降下係数、図 4-8 はタービン効率

、図 4-9 は軸力係数 Cf、図 4-10 はトルク係数、図 4-11 は実機予測出力 PFS で

ある。実機予測出力のタービン直径は 10 m とし潮流速度 3 m/s は長崎県五島列

島の潮流発電実証実験サイトの最大潮流速度を参考値として用いた[76]。なお、

2.1 節に示す性能評価式より値を算出する。

図 4-6 の装置上流の流速に対する装置内部の軸流速度の比である速度比につ

いては、Type II が最も大きい値を示している。速度比が大きいことは集流効果

が大きいことを示しているため、Type II が最も集流効果が高いといえる。 

図 4-7 の圧力降下係数については、流量係数が高くなるにつれて差があるが、

Type I よりも Type II が低くなっている。圧力降下係数は大きいほうがタービン

ロータ前後の圧力差が大きくなり好ましいため、集流装置を設置する場合は

Type I が適しているといえる。しかし、Type II についても集流装置無しと比較し

圧力降下係数は大きいため、集流装置の効果は高いといえる。 

図 4-8 のタービン効率については、低流量係数域では全てにおいて同様のター

ビン効率を示すが、 = 1.5 以上の高流量係数域では Type II が大きく、集流効果

がタービン効率に寄与していると考えられる。 

図 4-9 の軸力係数については、Type I が低い値を示している。海水は空気と比

較して密度が大きいため、流れの中に物体を設置すると抵抗が大きくなる。その

ため、海底に固定設置をする場合は軸力係数が小さい方が好ましい。 

図 4-10 のトルク係数については、Type I、Type II ともに高いことから、集流

装置無しと比較して集流装置は、トルクの増大に寄与していると考えられる。 

図 4-11 の実機予測出力については、Type II が最も高い出力を示し、集流装置

の最大径に比例して出力の増大を図ることが可能であるといえる。しかし、図 4-

9 の軸力係数が集流装置の最大径に比例して大きくなるため、軸力係数または出

力どちらを犠牲にするのか、潮流の状態を考慮して決定する必要がある。本研究

では、出力の増大を目的としているため、本章での集流装置の最適形状は最大径

が最も大きい Type II とする。 
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Fig. 4-6 Axial velocity ratio 



Fig. 4-7 Pressure drop coefficient
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Fig. 4-8 Turbine efficiency 



Fig. 4-9 Axial force coefficient
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Fig. 4-10 Torque coefficient 



Fig. 4-11 Predicted full-scale power 
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 空気タービンとの比較については空気タービン実験装置の構成上、圧力降下

係数、タービン効率およびトルク係数のみの実験結果となる。結果としては、僅

かな差があるが概ね同じであるといえる。レイノルズ数については、空気中の実

験で約 7.8 万、水中の実験で約 4.0 万である。



4.4 ブロッケージ比の影響 

本節ではブロッケージ比の影響について調査している。ブロッケージ比は、流

路断面積の大きさに関するものである。流路断面積が無限の場合と流路断面積

が有限の場合で流路の流れに違いが発生することが知られている。そのため、本

実験装置のように、有限な大きさを持った回流水槽の流路においては、その影響

を調査する必要がある。また、ブロッケージ比の影響の理論的な導出については

Garrett ら[77]が提案している。ブロッケージ比は、 

 

        （4-1） 

 

と表される。ここで、Acは集流装置最大面積、Afは流路断面積を示している。 

図 4-12 に回流水槽流入側から見た集流装置 Type I および Type II を示す。図 4-

12（a）が Type I、図 4-12（b）が Type II である。それぞれのブロッケージ比は、

Type I で B = 0.16、Type II で B = 0.29 である。また、ブロッケージ比の影響に関

する数値解析を Nishino ら[78]が報告しており、本実験のブロッケージ比はその報

告の範囲内である。 

 ブロッケージ比の影響を調査するために、流路断面積が無限大とみなせる水

槽が必要である。そのため、本実験では図 4-13 に示す九州大学応用力学研究所

の曳航水槽を用いた。曳航水槽は十分な流路断面積を確保可能なため流路断面

積を無限大とみなした。 

曳航水槽での実験結果を図 4-14~図 4-17 に示す。なお 4.3 節で得られた回流水

槽での実験結果と比較している。図は、Type I での速度比 AVR およびタービン

効率、図は、Type II での速度比 AVR およびタービン効率を示している。 

 Type I の速度比については、全流量係数域で値がほぼ一致した。それに対しタ

c

f

A
B

A
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ービン効率は、高流量係数域で僅かに差が生じたが概ね一致しており、ブロッケ

ージ比の影響は無いと判断した。 

Type II の速度比については、全流量係数域で僅かに差が生じた。それに対し

タービン効率は、全流量係数域で値がほぼ一致した。よって、Type II も同様に

ブロッケージ比の影響は無いと判断した。 

 これらの結果より、回流水槽でのブロッケージ比の影響は無いと判断した。 

 

 

（a）Type I-0.16 

 

 

 

（b）Type II-0.29 

Fig. 4-12 Blockage ratio 
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Fig. 4-13 Towing water tank 
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Fig. 4-14 Axial velocity ratio（Type I） 

 
Fig. 4-15 Turbine efficiency（Type I） 
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Fig. 4-16 Axial velocity ratio（Type II） 

 
Fig. 4-17 Turbine efficiency（Type II） 
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4.5 ハブ比の影響 

4.3 節ではハブ比 0.6 についての実験結果を示したが、本章ではハブ比 0.5 お

よび 0.7 における結果を記述する。ハブ比はの式（2-11）で表され、Dh はハブ

直径、D はケーシング直径である。 

 

        （2-11） 

 

 ハブ比を変更することにより、流路面積が変化するためタービンロータへの

流量が変化する。よって本章ではハブ比の違いによる影響を調査し、最適なハブ

比を検討した。また、ハブ比の変更に伴いソリディティを一定にするために、表

4-2 に示す変化が生じる。 

 

 

Table 4-2 Number of rotor blades and fixed guide vanes for different hub ratio 

Hub ratio Blade

（Number） 

Fixed guide vane

（Number） 

Cross sectional area

（m2） 

0.5 21 23 0.0170 

0.6 23 24 0.0145 

0.7 24 26 0.0116 

 

 

Type I および Type II のハブ比の影響を図 4-18~図 4-23 に示す。ハブ比 0.5 の

場合は速度比が他のハブ比より小さく、同じ速度比であれば、タービンロータに

流入する流体エネルギーは流路断面積が大きい方、ハブ比 0.5 の方が有利であ

る。しかし、実機予想出力はハブ比 0.7 の場合よりわずかに大きい程度である。

また、ハブ比 0.6 よりも小さく、3 通りのハブ比の実験結果を比較すると、最も

実機予想出力が大きいハブ比 0.6 が使用するハブ比として最適である。 

 

hD

D
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Fig. 4-18 Axial velocity ratio（Type I） 

 

Fig. 4-19 Turbine efficiency（Type I） 
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Fig. 4-20 Predicted full-scale power（Type I） 
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Fig. 4-21 Axial velocity ratio（Type II） 

 

Fig. 4-22 Turbine efficiency（Type II） 
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Fig. 4-23 Predicted full-scale power（Type II） 

 

4.6 本章のまとめ 

本章では、往復流型集流装置付き衝動タービンの性能についてまとめている。 

回流水槽で行なった集流装置形状の実験においては、集流装置を設置するこ

とで速度比が増加し集流の効果が確認された。また受流面積の大きい Type II は

最も出力の生成に寄与することが示された。 

ブロッケージ比の影響については、回流水槽と曳航水槽の実験において比較

された。回流水槽では流路が狭いためブロッケージ比の影響が懸念された。しか

し、曳航水槽の実験値との差はごく僅かでブロッケージ比の影響は無いと言え

る。 

ハブ比の影響については、ハブ比 0.6 の場合が最も実機予想出力が大きく、使

用するハブ比として最適である。 
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第 5 章 らせん羽根付き集流装置形状の効果 

 

5.1 本章の目的 

本章では、らせん羽根付き集流装置形状の効果について記述する。タービンロ

ータにおける流体エネルギーから機械エネルギーへの変換は、タービンロータ

入口と出口の角運動量変化に基づいたオイラーの式（5-1）で決定される。 

 

      （5-1） 

 

ここで Hth はタービンのオイラーヘッドである。現在広く調査されている潮流タ

ービンは風力タービンと同様に自由流れにタービンロータを置き機械エネルギ

ーへ変換している。その場合タービンロータ入口の角運動量はゼロとなり、予旋

回なしの流れとなる。そのため、第 4 章で示した集流装置に図 5-1 に示す旋回流

れを促すらせん羽根を設置する工夫を行なえばタービンロータにおける角運動

量を増すことが期待でき、結果的に潮流発電システムの高出力化を実現できる

可能性がある。そこで本章では、潮流発電システムを高出力化するためにらせん

羽根付き集流装置を提案する。 

本実験は第 2 章で示した回流水槽を用いて定常状態での実験を行なった。本

実験では、第 4 章で得られた結果を基に、集流装置 Type II にらせん羽根を取り

付けた。また、実験を行なう前に最適な形状を把握するために、らせん羽根のね

じり角度sの影響について数値解析を行なった。らせん羽根付き集流装置は第 4

章と同様に双方向流れに対応している。しかし、製作コスト削減のために、らせ

ん羽根は上流側の集流装置にのみ取り付けている。 

 

5.2 数値解析方法 

5.2.1 数値解析条件 

本章では、第 4 章の結果を基に数値解析を行なう。数値解析を行なうにあた

 1 1 2 2

1
th t tH u v u v

g
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って、図 5-1 に示す集流装置（Type II）内にらせん羽根を設置したらせん羽根付

き集流装置を提案した。図に示すように上流側の集流装置で旋回流れが発生す

る設計になっている。 

 

 
（a）Measurement of collector with spiral vane 

 

 

 

（b）Appearance of collector with spiral vane 

Fig. 5-1 Collector of Type II（With spiral vene） 

Flow 
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表 5-1 に Type II に設置するらせん羽根のねじり角度を示す。 

 

Table 5-1 Skew angle of spiral vane 

Skew angle of spiral vane（deg.） 

45 90 135 180 225 270 315 360 

 

5.2.2 数値解析方法 

本章では、第 3 章で示した周期境界条件とアクチュエータディスクモデルを

用いて数値解析を行なう。数値解析手順は、形状作製、格子生成、基礎方程式の

解析の順で進める。アクチュエータディスクモデルを使用した数値解析につい

ては、Fleming ら[79]のダクト付き潮流タービンの論文で報告されている。 

 形状作製は、Fortran プログラムを用いて全周モデルを周期境界条件が適用可

能な 1/8 モデルを作製した。タービンロータ部はアクチュエータディスクモデル

とするために平板とした。 

 格子生成は、ICEM CFD を用いて図 5-2 に示すように、格子サイズ 6 mm の解

析モデルを作製した。 

 基礎方程式の解析は、Fluent を用いて図 5-3 に示すように、それぞれ境界条件

を設定して解析を行なった。 

 

 
（a）90 deg. 

Fig. 5-2 Type II-1/8 analysis model 
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（b）180 deg. 

 

 
（c）270 deg. 

 

 
（d）360 deg. 

Fig. 5-2 Type II-1/8 analysis model（Continued） 

 

55



 

 

 

（a）External boundary condition 

 

 

 

 

 

（b）Internal boundary condition 

Fig. 5-3 Boundary condition 
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5.3 数値解析結果と考察 

図 5-4~5-6 に数値解析結果を示す。図 5-4 は、らせん羽根出口とタービンロー

タ入口の中央位置での軸流速度 va、図 5-5 は、らせん羽根出口とタービンロータ

入口の中央位置での旋回速度 vt の周方向平均値を示している。図 5-6 は軸流速

度と旋回速度を使用し、らせん羽根のねじり角度s の違いによって生成された

タービンロータ入口と出口における角運動量を示している。角運動量は式（5-2）

から導出される。ここで、r の積分範囲は 0.051 𝑟 0.085 m である。また、式

（3-15）の圧力係数 C は、第 4 章の実験結果より算出した値である。ここでは、

実験の流量と概ね一致させるために 2 つの圧力係数 C = 1.73（50 %の C）と 2.59

（60 %の C）の場合で解析を行なった。 

 

      （5-2） 

 

図 5-4 より軸流速度はねじり角度が小さいほど大きく、図 5-5 より旋回速度は

ねじり角度が大きいほど大きくなる。よって軸流速度と旋回速度の両方の結果

より図 5-6 の角運動量は、ねじり角度 180 deg.でピーク値を示す。 

ねじり角度の軸流速度に関しピーク値は、45~135 deg.ではスパン中央にあり、

一方で 270~360 deg.ではスパン中央およびケーシングの近くで減少する。ねじり

角度が 270~360 deg.の範囲では、らせん羽根を通過する流量が減少し、流体はら

せん羽根のない領域の中心を流れると考えられる。旋回速度に関しピーク値は、

45~135 deg.ではケーシング付近にあり、180~360 deg.ではスパン中央で増加する。 

 以上の結果より作製するらせん羽根付き集流装置のらせん羽根ねじり角度を

180 deg.に決定した。 

実験結果と数値解析結果の妥当性については圧力係数 C = 1.73 において、実

験結果による流量 Q = 8.21×10-3 m3/s、数値解析結果による流量 Q = 7.03×10-3 m3/s

と差が出たが概ね一致したと判断した。 

2

1
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r

a tr
L r v v r dr  
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Fig. 5-4 Axial velocity 

 

Fig. 5-5 Tangential velocity 
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Fig. 5-6 Angular moment 

 

5.4 実験装置および実験方法 

5.4.1 実験装置 

実験で使用した回流水槽を図 5-7 に示す。実験装置の大部分は 4.2.1 項と同様

である。変更点としては、集流装置内にらせん羽根の取り付けを行なった。また、

4.2.1 項の実験装置では、タービンロータ入口にて軸流速度を計測していたが、

本章の実験装置では、らせん羽根により上流で旋回流れが発生し軸流速度の計

測が困難である。そのため、旋回流れ成分を取り除くためにタービンロータ出口

に整流格子（Rectifying plate）を設け、その下流にピトー管を再配置し軸流速度

の計測を行なった。また、ピトー管の位置は連続の式が成り立つと仮定して上流

および下流で差は無いとした。 
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Fig. 5-7 Circulating water tank 

 

5.4.2 実験条件 

実験条件は、5.3 節の数値解析結果を基に最も角運動量が生成されたらせん羽

根角度 180 deg.が設置された集流装置を作製し、実験を行なった。図 5-7 に示す

回流水槽を使用し、回流水槽の主流速度 vmは 0.8 m/s の定常実験とする。 

 

5.5 実験結果と考察 

らせん羽根付き集流装置の実験結果を図 5-8 から図 5-13 に示す。 

図 5-8 の速度比については、Type II（with spiral vane）が最も大きい値を示し

ている。速度比が大きいことは集流効果が大きいことを示しているため、らせん

羽根は集流効果を高めるといえる。 

 図 5-9 の圧力降下係数については、Type II（with spiral vane）が最も低くなっ

ている。圧力降下係数はタービンロータ前後の圧力差を示すため、できるだけ大

きいほうが好ましく、集流装置を設置する場合は Type I が適しているといえる。 

 図 5-10 のタービン効率については、Type II（with spiral vane）が最も低い値を
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示している。原因としては、タービンロータ入口角度とらせん羽根で生成された

旋回流れの方向がタービンロータ入口に対し適切でなかったためだと考えられ

る。 

 図 5-11 の軸力係数については、Type II（with spiral vane）が Type I とほぼ同様

の値を示している。そのため、らせん羽根設置による大幅な軸力係数の増加は確

認されなかったため、海底に固定設置をすることに適しているといえる。 

 図 5-12 のトルク係数については、Type II（with spiral vane）が最も低い値を示

している。これは図 5.5-3 と同様に、タービンロータ入口角度とらせん羽根で生

成された旋回流れの方向がタービンロータ入口に対し適切でなく、トルクに結

び付いていないためだと考えられる。 

 図 5-13 の実機予測出力については、Type II に次ぐ出力を示したが、らせん羽

根の有用性を示すにあたってはさらなる改善が必要である。現状では Type II が

最も高いを示すことが確認された。この原因を解明するために第 6 章では、ら

せん羽根付き集流装置と衝動タービンの流れ場を数値解析により調査する。 

 

 
Fig. 5-8 Axial velocity ratio 
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Fig. 5-9 Pressure drop coefficient 

 
Fig. 5-10 Turbine efficiency 
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Fig. 5-11 Axial force coefficient 

 
Fig. 5-12 Torque coefficient 
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Fig. 5-13 Predicted full-scale power 

 

5.6 本章のまとめ 

本章では、第 4 章の結果を基に集流装置 Type II にらせん羽根を取り付けた、

らせん羽根付き集流装置形状の効果についてまとめている。 

数値解析によりらせん羽根ねじり角度の効果を調査した結果 180 deg.におい

て最も大きい角運動量を示した。45 deg.は軸流速度の増加に伴う旋回速度の低

下、360 deg.は旋回速度の増加に伴う軸流速度の低下が見られ、らせん羽根の角

度としては最適ではなかった。 

 実験においては、らせん羽根を取り付けたことにより速度比は改善された。し

かし、らせん羽根で生成された旋回流れとタービンロータとの整合性に課題が
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第 6 章 らせん羽根付き集流装置と衝動タービンの流れ解析 

 

6.1 本章の目的 

本章では、らせん羽根付き集流装置と衝動タービンの流れ解析を行なう。第 5

章の実験では、らせん羽根付き集流装置の有用性が十分には示されなかった。そ

のため衝動タービンを含めた数値解析を行ない詳細な内部流れの調査を行なう。

この調査を行なうことで、らせん羽根付き集流装置と衝動タービンロータの整

合性の改善を検討する。また、らせん羽根で生成された旋回流の角度が把握でき

るため、今後の改善につながる。 

 

6.2 数値解析方法 

6.2.1 数値解析条件 

本章では、第 5 章の結果を基に数値解析を行なう。第 5 章では、Type II にら

せん羽根を設置したが、Type II を上回る出力が確認されなかった。そのため原

因を把握するために、Type II （with spiral vane）の全周モデルの数値解析を行な

う。また、らせん羽根を設置したことによる影響を調査するために、図 6-2 に示

すらせん羽根を設置した場合と設置していない場合の数値解析も行なう。 

 

6.2.2 数値解析方法 

本章では、第 3 章で示した接続境界モデルを用いて数値解析を行なう。数値

解析手順は、形状作製、格子生成、基礎方程式の解析の順で進める。 

 形状作製は、図 6-1 に示すように 3D CAD を用いて全周モデルを作製した。全

周モデルは軸方向と半径方向の領域長さサイズは 2,040 mm (= 24r*)と 510 mm (= 

6r*)である。 

 格子生成は、ANSYS ICEM CFD 2019 R1 を用いて、格子サイズ 3.5 mm の非構

造格子を生成し、セル数は約 2,300 万である。 

 基礎方程式の解析は、ANSYS Fluent 2019 R1 を用いて定常 3 次元 NS 数値解析

を行った。境界条件については、流入境界に軸流速度の実験値を与え、流出境界
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に大気圧を与えた。乱流モデルによる乱流粘性係数の算定には、壁遠方での RNG 

k-の 2 方程式モデルと壁近傍領域に適した k の 1 方程式モデルを組み合わせた

RNG k-モデルを採用した。 

また、図 6-2 に示すようにタービンロータ部ではタービンロータのみ回転座標

として、接続境界モデルを使用し、回転数を一定にした計算を行なった。らせん

羽根については、実験と合わせて、上流側のみに設置されており、下流側にはら

せん羽根なしの計算を行なっている。 

 

Fig. 6-1 External analysis model 

 
Fig. 6-2 Internal analysis model 
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6.3 数値解析結果と考察 

外部流れの計算結果について、図 6-3 および図 6-4 にらせん羽根ありとなしの

場合の速度のベクトルを示す。これらは、タービン効率が最大となる流量係数に

おける計算結果である。 

図より上流側の集流装置先端からはく離が発生し、渦が後方に発生している

ことが確認できる。本研究では出力の増加を目的とするため、集流装置の面積が

大きい方が好ましい。しかし、本装置を海底に設置することを考えた場合は、流

動抵抗の低減のために、はく離領域の小さい集流装置の提案が今後必要といえ

る。また、らせん羽根を設置したことによる影響はほぼないといえる。 

 
Fig. 6-3 External flow（With spiral vane in the collector） 

 

 
Fig. 6-4 External flow（Without spiral vane in the collector） 
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内部流れの計算結果について、図 6-4 に相対速度ベクトルを示し、タービンロ

ータの翼先端側からの図である。 

計算結果より、ハブから翼先端にかけて、タービンロータに流入する軸方向か

らの流入角度が小さいことが確認される。そのため、タービンロータのトルクが

比較的小さく第 5 章の結果が実験で得られたと考えられる。 

図 6-5（a）および図 6-5（b）では、はく離領域は確認されないが、図 6-5（c）

に示すように翼先端近くでは、はく離領域広がっていることが確認できる。これ

は、タービンロータに流入する角度が小さいことやタービンロータのソリディ

ティが小さいことが影響していると考えられる。 

次にらせん羽根近くとタービンロータ近くの軸方向位置における va と vt の差

異が流入角に及ぼす影響を考える。図 6-6 はらせん羽根に近い位置（タービンロ

ータ中心から流入側に 0.09 m）、図 6-7 にタービンロータに近い位置（タービン

ロータ中心から流入側に 0.03 m）の軸流速度 va と旋回速度 vt を示す。図 6-6 と

図 6-7 を比較すると、旋回速度 vtはらせん羽根に近い方が大きく、タービンロー

タに近づくにつれて小さくなっている。これは、らせん羽根で生成された旋回流

れがタービンロータに到達する前に減少し、タービントルクに結び付かない原

因になっていると考えられる。 

 

（a）Hub side 

Fig. 6-5 Flow between turbine rotor blades 
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（b）Midspan 

 

 

 

 

 

（c）Blade tip side 

Fig. 6-5 Flow between turbine rotor blades（Continued） 
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Fig. 6-6 Velocity near spiral vane 

 
Fig. 6-7 Velocity near rotor 
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次に図 6-8 の速度三角形から得られる相対流入角と絶対流入角について考

察する。 

図 6-9 からわかるように、ミッドスパンにおいて相対流入角が大きく、ハブ

近くと翼先端近くにおいて相対流入角の減少が確認される。これは、ハブとケ

ーシング壁面の影響を受けているためだと考えられる。また、ハブから翼先端に

かけてらせん羽根近くの方が角度の大きい相対流入角を維持している。図 6-9 の

破線はタービンロータ入口角 50 deg.を示している。 

図 6-10 からわかるように、絶対流入角もらせん羽根近くが角度が大きくな

っている。図 6-10 の実線はらせん羽根設計出口角 57.6 deg.を示している。また、

絶対流入角はハブ付近において角度が小さくなっている。これはらせん羽根の

影響がないハブ部の va が大きいことが原因であると考えられ、ハブ比をより小

さくすることでらせん集流装置の流れ改善に伴うタービン性能の改善につなが

ると考えられる。 

本論文で検討する潮流発電システムの高性能化を実現するには、図 6-9 から図

6-10 からわかるように、らせん羽根に近い方が旋回速度が大きいため、らせん

集流装置とタービンロータ部の距離を近づけることで性能改善が得られると考

えられる。また、タービンロータのハブ比をより小さくすることにより、らせん

集流装置の性能改善につながる。 

 

 

 

Fig. 6-8 Velocity diagram 
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Fig. 6-9 Relative inflow angle 

 
Fig. 6-10 Absolute inflow angle 
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6.4 実験結果と数値解析結果の比較 

数値解析結果と実験結果の妥当性の比較のために図 6-11 から図 6-14 に計算結

果を○印で流量係数 3 通りの計算結果を示している。 

図 6-11 の速度比については、計算がやや実験を下回ったが、定性的な傾向を

とらえている。差が生じた理由としては、実験と計算で流路断面形状が異なるこ

とが影響している可能性があると考えられる。 

図 6-12 のタービン効率については、他の結果と比較し数値解析と実験に差

があるため、図 6-15 を作成して詳細に比較した。 

図 6-13 の軸力係数および図 6-14 の実機予測出力については、計算と実験を比

較すると実験値とほぼ同様な傾向を示しているといえる。 

図 6-15 に 4 通りのタービン効率を示す。図中の●印は整流格子あり・静圧差

の場合の実験値、▲印は整流格子あり（圧力損失を補正）・静圧差の場合の実験

値、△印は整流格子なし・静圧差の場合の計算値、および□印は整流格子なし・

全圧差の場合の計算値である。 

図 5-7 に示す整流格子（Rectifying plate）の影響について検討するために、ら

せん羽根とロータのない場合の整流格子のみの圧力損失を実測し、その圧力損

失を差し引いてタービン効率を算出したところ、図 6-15 の▲印に示すように、

図 5-10 のタービン効率とほぼ同程度の値を示した。そのため、らせん集流装置

の実験のタービン効率が低いのは、整流格子での圧力損失の影響が大きいと考

えられる。 

タービン効率を算出する際の圧力差として全圧差を用いるべきであるが、本

装置では計測が容易でないため実験値としては静圧差を用いている。その差異

は数値解析の結果により最大 11.3 %である。 
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Fig. 6-11 Axial velocity ratio 

 
Fig. 6-12 Turbine efficiency 
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Fig. 6-13 Axial force coefficient 

 
Fig. 6-14 Predicted full-scale power 
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Fig. 6-15 Difference in turbine efficiency 

 

6.5 本章のまとめ 

本章では、らせん羽根付き集流装置と衝動タービンの流れ解析を行なった。 

外部流れの計算結果について、上流側の集流装置先端からはく離が発生した。

本研究では出力の増加を目的とするため、集流装置の面積を大きくしたが、はく

離領域の小さい集流装置の提案が今後必要といえる。 

本論文で検討する潮流発電システムの高性能化を実現するには、らせん羽根

に近い方が旋回速度が大きいため、らせん羽根付き集流装置とタービンロータ

部の距離を近づけることで性能改善が得られると考えられる。また、タービンロ

ータのハブ比をより小さくすることにより、らせん羽根付き集流装置の性能改

善につながる。 
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第 7 章 結 論 

集流装置付き衝動タービンに関して、集流装置形状、ブロッケージ比およびハ

ブ比について解明を行ない以下の結論を得た。 

 

（1）集流装置を設置することで速度比が増加し集流の効果が確認された。また

受流面積の大きい Type II が出力の増大に寄与するといえる。 

 

（2）ブロッケージ比の影響については、回流水槽と曳航水槽の実験において差

は僅かでありブロッケージ比の影響は無いと言える。 

 

（3）ハブ比 0.6 の場合が最も実機予想出力が大きく、使用するハブ比として最

適である。 

 

らせん羽根付き集流装置に関して、実験と数値解析によりらせん羽根ねじり

角度の影響の解明を行ない以下の結論を得た。 

 

（4）数値解析によりらせん羽根ねじり角度の影響を調査した結果 180 deg.にお

いて最も大きい角運動量を示した。45 deg.は軸流速度の増加に伴う旋回速

度の低下、360 deg.は旋回速度の増加に伴う軸流速度の低下が見られ、らせ

ん羽根の角度としては最適ではない。 

 

（5）実験においては、らせん羽根を取り付けたことにより速度比は改善された。

しかし、らせん羽根で生成された旋回流れがタービンロータとの整合性に

課題があり、トルクに結び付かず Type II には及ばない。 

 

らせん羽根付き集流装置と衝動タービンに関して、数値解析により外部およ

び内部の流れの解明を行ない以下の結論を得た。 

 

（6）上流側の集流装置先端からはく離が発生している。はく離領域が小さい集

流装置の提案が今後必要といえる。 

 

（7）らせん羽根に近い方が旋回速度が大きいため、らせん羽根付き集流装置と

タービンロータ部の距離を近づけることで性能改善が得られると考えられ

る。また、タービンロータのハブ比をより小さくすることにより、らせん羽

根付き集流装置の性能改善につながる。 
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