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当社では，酸素，窒素，アルゴンをはじめとする工業ガスの製造と利用において様々な冷凍

サイクルを利用している。その一つに，ターボ回転機を用いて断熱圧縮と断熱膨張を行うブレ

イトンサイクル（ターボブレイトンサイクル）がある。2013年に超電導電力機器の冷却用途と

して，ネオンを冷媒としたターボブレイトンサイクルの冷凍機を製品化した。ターボブレイト

ンサイクルの冷媒は，冷却温度で凝縮せず，物性によりターボ回転機の設計が成立する必要が

ある。そのため製品化した冷凍機ではネオンが選択された。また，ターボブレイトンサイクル

の圧力比は高い効率が得られるよう選択されている。一方で，選択された圧力比と被冷却流体

の温度条件によっては被冷却流体が凝固点以下となるため，凝固防止策がとられている。 

最近の研究では，混合冷媒を利用することにより，圧力比とターボ回転機の設計の選択範囲

が広がり，冷凍機性能を維持しながら被冷却流体の凝固に関する課題を解決できることがわ

かった。本稿では，ターボブレイトンサイクルにおける混合冷媒利用の考え方や利点，具体的

な検討結果について報告する。 

 

TAIYO NIPPON SANSO corporation uses various refrigeration cycles in the production and application 

of industrial gases such as oxygen, nitrogen and argon. One of them is the Brayton cycle that uses adiabatic 

compression and adiabatic expansion with turbomachinery (turbo-Brayton cycle). In 2013, we 

commercialized a turbo-Brayton cycle refrigerator that uses neon as a refrigerant for cooling 

superconductivity power equipment. The refrigerant of the turbo-Brayton cycle does not liquefy at the 

cooling temperature, and the design of turbomachinery must be established according to the physical 

properties. Therefore, neon was selected for our commercialized refrigerator. Also, the pressure ratio of the 

turbo-Brayton cycle is chosen for high efficiency. On the other hand, depending on the pressure ratio and 

the temperature condition of the fluid to be cooled, the fluid to be cooled may be below the freezing point, 

so measures to prevent freezing are taken. 

 Recent studies have shown that the utilizing of mixture refrigerant provides a wider range for pressure ratio 

and turbomachinery design, and solves the problem of solidification of the fluid to be cooled while keeping 

up performance of the refrigerator. In this paper, we report the concept, advantages and the result of specific 

study of utilizing mixture refrigerant in the turbo-Brayton cycle. 

 

1. はじめに 

1900年初頭，空気を液化し酸素を分離する装置（空

気分離装置）が開発され，110 K 以下の低温分野を工業

的に取り扱う技術が確立された。空気分離装置におけ

る寒冷発生は，当初はジュールトムソン膨張弁が用い                                                                    

られ，その後に往復動式膨張機を経て，小型かつ低損失 

 

 

での流量調整が可能であるタービン式膨張機（膨張

タービン）へと発展していった。 

一方，極低温に関する研究分野では，ヘリウムを液

化する冷凍サイクル（4 Kの温度領域）が実現し，これ

に伴い超電導（電気抵抗がゼロになる現象）の発見に

至った。さらに 1950年代には，ヘリウム液化機でも膨

張タービンが採用され，液化能力の向上が図られるこ*  技術開発ユニット つくば開発センター 低温機器技術部 技術課 
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とで，極低温分野や超電導分野における研究の進展を

後押しした 1)。このように低温発生に必要な冷凍サイク

ルや，これに使用される膨張タービンなどのターボ回

転機技術の進歩は，空気分離装置やヘリウム液化機を

はじめとする工業分野および極低温や超電導の研究分

野の発展に重要な役割を果たしてきた。 

さらに 1980 年代にはイットリウム系やビスマス系

などの銅酸化物超電導材料（高温超電導材料）が発見さ

れ，超電導に転移する温度（臨界温度）が，4 Kの領域

から 77 Kの領域へと変化するブレークスルーが起こっ

た。高温超電導材料の冷却では液体ヘリウムを必要と

しないため，冷却エネルギーと冷却コストの低減が可

能となり，超電導ケーブルや超電導モータなどの電力

機器への応用研究が加速した。その結果 2000年代に実

用規模の超電導電力機器の実証研究が進み，これに見

合う冷凍能力やメンテナンス間隔の長い冷凍機の実用

化が不可欠となった。これらの要求に応えるため，当社

では 2013年に，サブクール液体窒素を冷却するターボ

回転機を用いたブレイトンサイクル（ターボブレイト

ンサイクル）の冷凍機を開発した 2)。この技術は，韓国

における世界初の商用超電導ケーブルプロジェクトに

も採用され 3)，現在も順調に運用を続けている。 

昨今では脱炭素社会にむけた取り組みとして，水素

のエネルギー利用が活発に研究され，その一部に液体

水素（20 K）の利用も含まれている 4)。このうち水素の

液化に必要な液化システムの予冷用途にもターボブレ

イトンサイクルの適用が検討されている 5)。 

このように，ターボブレイトンサイクルは必要とさ

れる温度や能力が時代の要請により変化し，その期待

に応えるための技術開発が継続的に進められている。 

超電導電力機器や水素関連機器などの商用システム

に搭載される冷凍機では，装置の小型化や消費電力低

減が求められるため，冷凍サイクルを最適化する技術

が重要となる。当社のターボブレイトンサイクルの冷

凍機（ターボブレイトン冷凍機）においても，上市以来

継続して改良改善を行っている。その結果として，従来

は単一成分の冷媒を前提とした冷凍サイクルが設計さ

れていたが，近年では複数成分の冷媒（混合冷媒）を用

いることにより，冷凍サイクルの設計において最適化

の選択肢が広がることを見出した。これにより冷凍能

力を維持したまま，冷凍機効率を向上させる設計など

が可能となった。 

本稿では，ターボブレイトンサイクルにおける混合

冷媒利用の考え方や利点，具体的な検討結果について

報告する。 

2. ターボブレイトンサイクルの基本構成 

 ターボブレイトン冷凍機のフローおよび理論サイ

クルの T-S 線図を Figure 1 に示す。ターボブレイト

ン冷凍機の主な構成機器は，冷媒を断熱圧縮する

ターボ圧縮機，圧縮した冷媒を断熱膨張させ寒冷を

発生させる膨張タービン，冷媒間で熱交換し冷熱を

回収する主熱交換器，冷媒と被冷却流体（例えば液

体窒素）が熱交換するサブクール熱交換器，ターボ

圧縮機での圧縮熱により高温となった冷媒を冷却水

と熱交換し冷却する水冷クーラである。なお，低温

となる機器や配管は真空断熱槽（コールドボックス）

内に収納されている。また，冷却が進行すると冷媒

の密度が小さくなり系内圧力が低下するため，冷媒

の補充を行うネオンガスタンクが付帯されている。 

Figure 1 の T-S 線図に記載した番号はフロー図の

番号を示しており，1→2 断熱圧縮，3→4 等圧冷却，

4→5 断熱膨張，6→1 等圧加熱となる。なお，2→3 は

水冷クーラによる冷却過程，5→6 はサブクール熱交

換器による液体窒素からの吸熱過程である。また，

実際の冷凍機では，回転機の断熱効率が 70～90%と

なるため，1→2 過程は右肩上がり，4→5 過程は右肩

下がりの線図となる。 

当社のターボブレイトン冷凍機は，Figure 1 の冷

凍サイクルを基本とし，ターボ圧縮機は 2 段圧縮を

採用している。これにより 1 段当たりの圧力比を低

減させて高効率化を狙うと共に，冷媒ガスの圧縮熱

を低減させている 6)。現在，冷却温度 69 K における

冷凍能力 2kW の冷凍機（商品名 NeoKelvin®-Turbo 

2kW）および同 10kW の冷凍機（商品名 NeoKelvin®-

Turbo 10kW）の 2 機種をラインナップしている

（Figure 2）。 

 

Figure 1 Simple system diagram and ideal T-S diagram 

of turbo-Brayton cycle 
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Figure 2 External of NeoKelvin®-Turbo 

（a）2kW type,（b）10kW type 

 

3. 従来の冷凍サイクル設計方法 

当社のターボブレイトン冷凍機ではネオンを冷媒と

して採用しており，理由は 2 点ある。一つ目は，冷凍

サイクル内での冷媒の凝縮防止である。冷凍機の冷却

温度において膨張タービン出口で冷媒が凝縮すると，

膨張タービンの異常振動などの原因となり，安定運転

に支障をきたす。冷却温度である 63 K近辺で凝縮しな

いガスは，水素・ヘリウム・ネオンの 3種類である。 

二つ目は，ターボ回転機の設計における冷媒物性

の影響である。例えば，ターボ圧縮機ではインペラ

外径と回転数が同じであれば，分子量の大きいガス

ほど高い圧力比（Figure 1の T-S線図における P2/P1）

が得られる。NeoKelvin®-Turbo 2kW のターボ圧縮機

では，ネオン 100%で圧力比 2.0 となる回転数におい

て，ヘリウム 100%では圧力比 1.2 程度までしか圧縮

できない。そのためネオンと同じ圧力比 2.0 を得る

には，ターボ圧縮機の台数を増やすか，インペラ外

径を大きくする必要がある。しかし，ターボ圧縮機

の台数を増やすと装置サイズおよび装置コストが上

昇する要因となるため好ましくない。また，インペ

ラ外径を大きくするとインペラの遠心応力が増加し，

遠心強度が問題となる。そのため，分子量が大きく

高い圧力比が得られるネオンが採用された。 

ターボブレイトンサイクルの圧力比は 2～3 が最

も高効率となることが報告されており 7)，当社の

ターボブレイトン冷凍機では設計圧力比を 2 として

いる。圧力比が大きいと膨張タービンでの膨張比（膨

張タービン出口と入口の圧力の比）も大きくなる。

そのため発生寒冷が増加し，膨張タービン出入口温

度差（Figure 1 の T-S 線図における Tm-Tc）は大きく

なる。Figure 3 に圧力比と膨張タービン出入口温度

差の関係を示す。ここでは液体窒素冷却温度 68 K，

液体窒素流量 30 L/min，冷凍能力 2.0 kW の冷凍サイ

クルを想定し，膨張タービンの断熱効率 80%，ター

ボ圧縮機の断熱効率 70%として試算している。

Figure 3 より，圧力比 2 におけるネオンとヘリウム

での膨張タービン出入口温度差の違いは 4%未満で

あり，冷媒の種類による影響は軽微であると言える。 

Figure 4 に，Figure 3 と同じ計算条件における，圧

力比と膨張タービン出口温度の関係を示す。液体窒

素の凝固点が約 63 K であるため，圧力比 1.74 以上

ではサブクール熱交換器内で液体窒素が凝固し閉塞

してしまう可能性がある。したがって，圧力比 2 の

NeoKelvin®-Turbo 2kW では，液体窒素の凝固防止対

策が必要となる。 

そこで，サブクール熱交換器を 2 段構造とし，1 段

目でネオン同士の並流熱交換，2 段目でネオンと液

体窒素の向流熱交換を行う二重ループ構造とした。

Figure 5 に二重ループ構造のサブクール熱交換器の

フロー図を示す。これにより 1 段目でネオンガスの

温度を約 4 K 昇温させることができ，2 段目の熱交

換部が液体窒素の凝固点以上となる 8,9)。しかしなが

ら，二重ループとすることでネオン側流路が長くな

るため，圧力損失が増加し冷凍能力が約 1%低下して 

 

Figure 3 Change of expansion turbine inlet/outlet 

 temperature difference due to pressure ratio 

（ET : Expansion turbine, Comp. : Compressor） 

 

Figure 4 Change of expansion turbine outlet temperature 

due to pressure ratio 
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しまう。冷凍機としては高い効率を得るために圧力

比を 2 に設定していたが，液体窒素の凝固防止を考

慮したサブクール熱交換器の二重ループ化は，性能

向上における課題でもあった。 

 

Figure 5 Schematic diagram of Double-loop type 

sub-cool heat exchanger 

 

4. 混合冷媒を用いた設計方法 

 従来の設計では初めに冷凍サイクルを最適化し，そ

の後に被冷却流体の温度や流量，熱負荷などの条件に

合わせて凝固防止策を講じていた。一方，新たに確立し

た冷凍サイクルの設計方法は，被冷却流体の条件を含

めた冷凍システム全体が最適となるように冷凍サイク

ルを決定する考え方である。 

具体的には，まず初めに膨張タービン出口温度が被

冷却流体の凝固点以上となるように設定し，サブクー

ル熱交換器の二重ループを不要とする。次にサブクー

ル熱交換器の成立条件として，主熱交換器の冷端側入

口温度（Figure 1の点 6）を被冷却流体の入口温度以下

に設定する。被冷却流体の入口温度は，被冷却流体の出

口温度，出入口圧力および冷凍能力から決定される。さ

らに，想定される膨張タービンの断熱効率を設定する

と，膨張タービン入口温度が決定される。そして Figure 

3 に示すように膨張タービン温度差から冷凍サイクル

の圧力比が決定される。冷凍サイクルの冷媒流量は圧

力比と冷凍能力から決定される。最後に，ターボ回転機

が高い断熱効率が得られるように冷媒を選択する。こ

の設計方法を用いて，冷却温度 68 K，冷凍能力 2kWに

おける冷凍サイクルへのネオンとヘリウムの混合冷媒

の適用を例に，ターボ回転機の比速度への影響も考慮

した冷凍サイクルの検討を述べる。 

まずサブクール熱交換器での二重ループを不要とす

るため，膨張タービン出口温度は液体窒素の凝固点よ

りわずかに高い 63.2 K とした。液体窒素の流量を 30 

L/min とすると，冷凍能力 2kW では液体窒素入口温度

は 70.4 Kとなる。そのため，主熱交換器の冷端側入口

温度は液体窒素入口温度より 0.3 K低い 70.1 Kとした。

膨張タービンの断熱効率を 80%とすると，膨張タービ

ン入口温度は 73.16 Kとなる。したがって，膨張タービ

ン温度差は 9.96 K となり，Figure 3 より圧力比は 1.73

となる。なお，Figure 3で示したように，圧力比を下げ

ても冷媒の種類によらず膨張タービンの温度差はほぼ

同じとなる。 

次に，冷凍能力の計算式を式（1）に示す。 

     𝑄𝑟𝑒𝑓 = ∆h× �̇�       （1） 

ここで，Qref:冷凍能力[kW]，Δh:サブクール熱交換器出

入口でのエンタルピー差 [kJ/kg]，�̇�:冷媒質量流量[kg/s]

である。サブクール熱交換器出口温度（主熱交換器の冷

端側入口温度）は一定としているため，圧力比を下げる

とサブクール熱交換器入口温度（膨張タービン出口温

度）が高くなり，Δhが小さくなる。したがって，圧力

比を下げたことで低下した冷凍能力を補うために，式

（1）より冷媒質量流量を増加させる必要がある。 

ターボ回転機の断熱効率を左右する設計値の一つに

比速度がある。式（2）に比速度の計算式を示す。 

     𝑁𝑠 =
𝑛√𝑄

𝐻0.75       （2） 

ここで，Ns:比速度[rad/s, m3/s, J/kg]，n:回転数[rad/s]，Q:

冷媒体積流量[m3/s]，H:理論断熱ヘッド[J/kg]である。な

お，ターボ圧縮機と膨張タービンで一般的に比速度を

表す単位が異なるため，ここでは膨張タービンで使用

する単位で示した。ターボ圧縮機で用いられる単位は，

Ns:比速度[rpm, m3/min, m]，n:回転数[rpm]，Q:冷媒体積

流量[m3/min]，H:理論断熱ヘッド[m]である。最も断熱効

率が高くなる比速度は，膨張タービンでは 0.6～0.7 

[rad/s, m3/s, J/kg]，ターボ圧縮機では 300～400 [rpm, 

m3/min, m]といわれている 10)。 

ここで，回転数 n を一定としながら冷媒を変更する

と，物性の違いにより冷媒体積流量 Q と理論断熱ヘッ

ド H が増減し，比速度が変化する。単一成分の冷媒で

は運転条件から比速度が一義的に決定されてしまうが，

混合冷媒では濃度を調整することで，回転数 n を変え

ずに比速度を変化させることができる。 

また，Figure 6にターボ圧縮機と膨張タービンの断熱

効率がそれぞれ 3%ずつ向上したときの膨張タービン 
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 Figure 6 Comparison of expansion turbine outlet 

 temperature due to adiabatic efficiency 

（ET : Expansion turbine, Comp. : Compressor） 

 

出入口温度差を示す。断熱効率が向上すると，同じ圧力

比でも膨張タービン出口温度は低下するため，液体窒

素が凝固しない圧力比となっていることの再確認が必

要となる。その結果，本検討では圧力比 1.7を採用する

こととした。 

Figure 7 に圧力比 2.0と 1.7でのヘリウム濃度と膨張

タービン比速度の関係を示す。ネオン 100%で冷凍能力

2.0 kW となる冷媒の質量流量は，圧力比 2.0 では 0.2 

kg/s であり，圧力比 1.7 では 0.275 kg/s となる。また，

圧力比 1.7で冷媒のヘリウム濃度を増やしていくと，ヘ

リウム 100%では質量流量 0.054 kg/s で冷凍能力 2.0 kW

が得られる。 

Figure 7より圧力比 1.7の冷凍サイクルでは，ヘリウ

ム濃度 0～23%において比速度の最適範囲 0.6～0.7 に

入ることがわかる。特に最適範囲の中心である比速度

0.65 を目指すと，ヘリウム濃度 11%が最適である。ヘ

リウム濃度を 11%とすると，ターボ圧縮機および膨張 

 

Figure 7 Change in specific speed due to helium 

concentration（Nm3/h : m3/h at 273.15 K, 101.35 kPa, 

ET : Expansion turbine, Comp. : Compressor） 

 

タービンの比速度が改善され，それぞれ 3%程度の断熱

効率の向上が期待できる 10)。 

一方，従来の冷凍サイクルより体積流量が増えるた

めターボ圧縮機動力も大きくなり，回転機効率が改善

しない場合は冷凍機の成績係数 COPは低下する。式（3）

に COP の計算式を示す。 

    COP=
𝑄𝑟𝑒𝑓
𝑊

       （3） 

ここで，W:ターボ圧縮機の消費動力[kW]である。 

Table 1にネオンと混合冷媒との冷凍サイクル仕様の

比較を示す。この結果から，サブクール熱交換器での二

重ループを不要とし，かつ COP が約 1%向上する冷凍

サイクルを構築できた。 

さらに，ヘリウムを混合することで，Table 1には含

まれていない要因として熱交換器での伝熱性能の向上

や，圧力損失の低減余地がある 11)。熱交換器や配管を

混合冷媒サイクルの圧力や流量に合わせて再設計する

ことで，冷凍能力と COP は Table 1 の結果以上に向上

できる。 

Figure 8に T-S線図における低圧力比と混合冷媒を用

いた冷凍サイクルを青線で示す。また，従来の冷凍サイ

クル（赤線）から変更される線図の番号にダッシュを付

記し比較した。 

 

Table 1 Comparison of specifications between 

Neon cycle and mixture refrigerant cycle 

（ET : Expantion turbine, Comp. : Compressor） 

 

Figure 8 Ideal T-S diagram of turbo-Brayton cycle under 

the low pressure ratio and mixture refrigerant condition 

 

Unit Neon cycle Mixure refrigerant cycle 

Helium concentration [mol%] 0 11

Pressure ratio [-] 2.0 1.7

Refrigerant flow rate [Nm
3
/h] 800 1100

ET outlet temperature  [K] 60.9 63.2

ET specific speed [-] 0.47 0.65

Comp. specific speed [-] 112 151

ET adiabatic efficiency [%] 80 83

Comp. adiabatic efficiency [%] 70 73

Cooling capacity [kW] 2.0 2.0

Comp. consumption [kW] 26.9 26.5

COP [-] 0.0757 0.0764
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5. まとめ 

 ターボブレイトンサイクルの実用化と，その後の継

続的な高性能化への取り組みにより，混合冷媒を用い

た冷凍サイクルとターボ回転機の設計最適化の手法を

確立した。これにより冷凍機の COP を向上させつつ，

サブクール熱交換器における被冷却流体の凝固防止が

実現できる冷凍サイクルの設計方法を示した。 

一例として，冷凍能力 2kWの冷凍機にてネオン冷媒

と混合冷媒での冷凍サイクルを検討した。その結果，圧

力比 1.7 の冷凍サイクルでサブクール熱交換器の二重

ループを不要とすることができた。さらに，ヘリウム濃

度を 11%とすることで膨張タービン比速度が最適値と

なり，膨張タービンの断熱効率が向上しネオンでの冷

凍サイクルと比較して COP が約 1%向上することがわ

かった。 

 今回報告した混合冷媒を用いた冷凍機の設計方法に

ついて，2021年に特許を取得した 12)。本設計方法にお

ける混合冷媒はネオンとヘリウムの組み合わせに限定

されるものではなく，冷却温度に合わせて任意のガス

を選択することができる。例えば LNGの再液化であれ

ば冷却温度が約 110 K であるため，窒素やアルゴンな

ども混合冷媒の一種として使用可能である。また，ネオ

ンは 30 Kで凝縮してしまうところ，混合冷媒を用いる

ことで 25 K以下まで凝縮せず，冷却温度帯を拡張でき

る。 

冷凍サイクルやターボ回転機の技術は，その時々の

時代の要望に応えて発展してきた。我々も今回の混合

冷媒を利用したターボブレイトンサイクルの研究成果

をもとに，近年の社会的課題であるエネルギー転換や

カーボンニュートラルに関する課題解決に貢献できる

よう，新規用途の探索および新技術の開発と製品化に

積極的に取り組む。 
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