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主な記号  

 

本論文で使用する主な記号と添字は次のとおりである．ここに記載した以外の記号

を使用する場合には，その都度説明する．  

 

cp  比熱  J /(kg·K) 

g 重力加速度  m/s 2  

h 比エンタルピー  J /kg 

h ʹ  飽和液の比エンタルピー  J /kg 
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x 熱平衡クオリティ  -  

xd i  ドライアウト開始クオリティ  -  
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Δz 対象計算格子の流路流れ方向

に占める長さ  

m 

A c  流路断面積  m2  

A h  伝熱面積  m2  

D 管内経  m 

G 質量速度  kg/(m2·s)  

K 平均熱通過率  W/(m2·K) 

L 加熱区間距離  m 
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ΔTw a t e r  温水の平均壁面過熱度  K 
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V 流路体積  m3  

W 質量流量  kg/s  

N s u b  サブクーリング数  -  

Np c h  フェーズチェンジ数  -  

Nu ヌセルト数  -  

Pr プラントル数  -  

Re  レイノルズ数  -  

α 熱伝達率  W/(m2·K) 

λ  管材の熱伝導率  W/(m·K) 

ρ 密度  kg/m3  

μ 粘性係数  Pa·s 
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air  周囲空気   

ave 流路平均   

b 流体混合平均   

gain/loss  ヒートゲイン /ロス   
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out  出口   
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w 管内面   
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第 1 章  

 

序論  

 

1.1 はじめに  

近年，冷凍空調機器をはじめとしたヒートポンプ機器の需要は世界で増加し続け

ており，平成 26 年度エネルギー関係技術開発ロードマップ [1]には，「高効率ヒート

ポンプシステムの開発」が挙げられるなど，ヒートポンプ機器の高性能化が重要な

課題となっている．ヒートポンプ機器の高性能化には，主要要素である熱交換器の

伝熱性能向上が有効である．熱交換器の性能が向上すると，圧縮機の仕事あたりの

冷暖房能力すなわち成績係数の向上，あるいは熱交換器のコンパクト化が可能とな

る．熱交換器のコンパクト化は，地球温暖化の原因となるフロン系冷媒の充填量の

削減につながるだけでなく，現在広く使用されている HFC32 等の微燃性冷媒の漏洩

に対する安全性向上にも寄与する．  

高性能コンパクト熱交換器の開発に対するアプローチの一つとして，現状 5~7 mm

の冷媒流路径を 1 mm 程度まで細径にするミニチャンネル化が行われている．すな

わち，Fig. 1-1 に示すような，複数の並列ミニチャンネルを有するアルミ製扁平多孔

管を伝熱管として用いた熱交換器の開発が進められている．冷媒流路径が小さくな

ると，伝熱面積あたりの流路体積が減少するため，管内冷媒側の熱伝達性能が従来

と同等以上であれば，熱交換器，特に冷媒流路体積の大幅なコンパクト化が可能と

なる．  

 

 
 

Fig. 1-1 Schematic diagram of the heat  exchanger employing mult iport  extruded tubes  
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ミニチャンネルを用いた熱交換器（蒸発器・凝縮器）を設計するためには，ミニ

チャンネル内を流れる冷媒の沸騰 /凝縮熱伝達特性を明らかにする必要がある．特に，

蒸発器では，冷媒の乾き度（クオリティ）が大きくなると，伝熱面が乾くドライア

ウトが生じて熱伝達性能が著しく低下するため，冷媒の流動・伝熱特性を正確に把

握することが肝要である．  

これまで，ミニチャンネル内を流れる冷媒の沸騰熱伝達および圧力損失の基礎特

性に関する研究が多く行われている（後述の 1.2 節参照）．また，ヘッダから複数の

伝熱管へ冷媒が分配される際に，気相と液相がそれぞれかなり不均等に分配される

ことが報告されており，その対策研究と併せて，レビュー論文 [2]にまとめられてい

る．このように多くの関連研究の成果がすでに公表されているが，ミニチャンネル

蒸発器の性能に大きな影響を及ぼす，以下に示すような現象の研究が抜け落ちてい

る．  

Fig. 1-2 に示すように，ミニチャンネル熱交換器では，冷媒と熱交換を行う空気が

冷媒の流れ方向に対して垂直方向に流れるため，冷媒流路間で熱負荷が不均一とな

り，各流路の蒸発量が不均一となる．そのため，流路間で流動抵抗に差が生じて，

流量が不均一に分配されることとなり，特に，流量が減少する流路では，ドライア

ウト域が拡大して性能の低下につながる．しかしながら，扁平多孔管を対象にすべ

ての流路になるべく均等な熱負荷を与えて熱伝達実験を行った研究 [3-9]は多くあ

るものの，熱負荷の不均一に起因する流量の不均一分配現象については，後の 1.3 節

に示すように，研究はほとんど行われていない．  

また，ボイラなど大径流路を対象とした従来の研究から，並列流路の沸騰流では，

各流路の熱負荷が均一であっても，流量が周期的に変動する不安定流動が生じやす

いことが知られている [10]．これは，並列ミニチャンネルでも生じる可能性があり，

ドライアウトを誘発するため性能低下を引き起こす恐れが大きいが，ミニチャンネ

ルを対象とした研究は見られない．さらに，ヒートポンプ蒸発器のように，流体が

気液二相状態で並列流路に流入する場合に生じる不安定流動を対象とした研究も行  

 

 

Fig. 1-2 Unequal heating among parallel  mini-channels in  a mult iport  tube 

熱負荷：小

空気流れ

Heat load : Larger
(Air upstream) 

Air flow

Heat load : Lower
(Air downstream)

Refrigerant flow
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われていない．  

このような現象を解明するため，本研究では，並列ミニチャンネルを対象として，

実験により均一・不均一熱負荷場における沸騰熱伝達および流量分配・不安定流動

現象の基礎特性を明らかにするとともに，これらを予測するシミュレーションモデ

ルの開発を行った．本研究の成果は，並列ミニチャンネル熱交換器の高性能化，コ

ンパクト化に資するのみならず，相変化を利用する多くの伝熱機器への応用が期待

できる．  
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1.2 ミニチャンネル内を流れる冷媒の流動・沸騰熱伝達の基礎特性 

前述したように，ミニチャンネル内気液二相流の流動ならびに沸騰熱伝達の基礎

特性は，流路間の不均一流量分配や不安定流動を伴わない条件については，幅広く

明らかにされており，レビュー論文 [11][12]にもまとめられている．本論文では，並

列ミニチャンネルの特性について，単一ミニチャンネルで得られている知見を利用

して検討している．ここでは，本研究と同じ内径 1 mm の水平円管内を流動する冷

媒の流動様相，圧力損失および沸騰熱伝達の特性を実験的に明らかにした榎木ら

[13-16]および Matsuse ら [17]の研究を引用して，ミニチャンネル内の気液二相流動

と沸騰熱伝達の基礎特性について述べる．また，ミニチャンネルを対象とした既存

の沸騰熱伝達整理式についても説明する．  

 

1.2.1 流動様相  

榎木ら [13]は，冷媒 R410A を用いて，質量速度 30~400 kg/(m2·s)，クオリティ

0.05~0.9 の範囲で断熱気液二相流の可視化実験を行い，流動様相の観察結果を報告

している．質量速度 G とクオリティ x の関係で表した流動様式線図を Fig.  1-3 に示

す．まず，質量速度 100 kg/(m2·s)  以上の条件では，低クオリティ側ではスラグ流

（ Slug flow），高クオリティ側では環状流（Annular f low）となり，その遷移クオリ

ティは低流量ほど大きい．また，質量速度 200 kg/(m2·s)  以上の高流量では，スラグ

流から環状流への遷移の間にチャーン流（Churn Flow）となり，質量速度 100 kg/(m2·s)

では，気液が上下に分離して流れる波状流（Wavy f low）となることが確認されてい

る．一方，低流量の質量速度 50 kg/(m2·s)以下の条件では，クオリティの増大ととも

に，スラグ流，波上流，層状流（ Strat ified flow）の順に流動様相が変化することが

報告されている．  

 

 

Fig. 1-3 Flow pattern map of a  horizontal ci rcular mini-channel (Enoki et al .  [13])  
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1.2.2 摩擦圧力損失特性  

榎木ら [14]および Matsuse ら [17]によってそれぞれ得られた R410A と HFC32 の断

熱気液二相流の摩擦圧力損失について，摩擦圧力損失勾配 ΔP f/ΔL とクオリティ x の

関係を，Fig. 1-4 に示す．図中，冷媒ごとに記号の形を変え，質量速度ごとに色分け

をし，観察された流動様式ごとに記号内の模様を変えている．摩擦圧力損失は，従

来径管と同じように，高流量ほど大きく，クオリティが大きいほど増大する．特に，

気相の体積流量比が急激に大きくなる低クオリティ域において，クオリティの増加

に対する摩擦圧力損失の変化が大きい．  

 

 
Fig. 1-4 Changes of measured pressure drop gradient  of  R410A and HFC32 with 

quali ty (Enoki et  a l . [14],  Matsuse et  al .  [17]) 
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1.2.3 沸騰熱伝達特性  

Fig. 1-5 に，榎木ら [15]によって得られた R410A の内径 1 mm のミニチャンネル内

の沸騰熱伝達率を，局所熱伝達率 α とクオリティ x の関係で，流量ごとに図を分け

て示している．ミニチャンネルでは，従来径管の場合と同様に，高流量・高クオリ

ティでは二相強制対流蒸発熱伝達が，また，高熱流束では核沸騰熱伝達が支配的と

なる特性を示すものの，低流量の低クオリティでは，低熱流束の条件において，従

来径管に対する熱伝達整理式の予測に比べてかなり良好な熱伝達特性が現れること

が報告されている．特に，G  = 100 kg/(m2·s)の x  = 0 .4 付近，G  = 200 kg/(m2·s)の x  = 

0.25 付近の q  = 2 ,  4  kW/m2 で，熱伝達率の顕著な増加が見られる．これは，ミニチ

ャンネルにおいて，低流量・低クオリティでは，流動様式はスラグ流となり，スラ

グ流の気体プラグ周囲の液膜はなめらかで非常に薄くなる．この薄い液膜を介した

熱伝導による蒸発熱伝達の寄与が大きいため，かなり高い熱伝達率を示すと報告さ

れている．また，クオリティが増大してある値を超えると，伝熱面の乾くドライア

ウトが生じて熱伝達率が著しく低下している．質量速度が小さい 50 kg/(m2·s)では，

比較的低いクオリティでドライアウトが発生して，その後，熱伝達率は緩やかに減

少して液単相の値に近づき，一方で，質量速度が大きいほど高いクオリティでドラ

イアウトが生じて，熱伝達率が急激に低下する．  

 

 

Fig. 1-5 The relat ion between measured heat  transfer coeff icient  of R410A and quali ty  

(Enoki et  al . [15])   
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1.2.4 沸騰熱伝達に関する整理式  

単一ミニチャンネルを対象とした沸騰熱伝達率整理式が，Zhang ら [18]，Saitoh ら

[19]，宮田ら [20]，榎木ら [21]等によって提案されている．榎木ら [21]は，宮田らの

沸騰熱伝達整理式 [20]を修正し，円形流路を対象として，幅広い管径，流量，熱負荷

および流体物性条件について，沸騰熱伝達率を精度よく予測する整理式を提案して

いる．特に，本研究で対象としている内径 1 mm の円形流路に対しては，最も精度

が良い．その整理式は，従来径管でもみられる二相強制対流蒸発熱伝達 α fc と核沸騰

熱伝達 α nb の寄与に加えて，ミニチャンネル特有の液膜熱伝導蒸発 α lf（気体プラグ周

囲の薄液膜の蒸発）の寄与を考慮して作成されている．榎木らの式を Table 1-1 に示

す．榎木らの式は，広範の条件で得たデータ（データ総数 1388，内径 0.51-3.69 mm，

水と CO2 を含む 11 種の冷媒，垂直上昇・下降・水平流を含む）の 88%を±20%以内

で， 98%を±30%以内で予測する．  

また，矩形流路を有する扁平多孔管を対象に，直接通電加熱もしくは冷媒と対向

して流れる温水による加熱により全ての流路に均一な熱負荷を与えた場合について，

Kaew-On ら [3],  Mortada ら [4]，Chien ら [8]は，実験により沸騰熱伝達率を測定する

とともに，実験値を再現する予測式をそれぞれ提案している．しかしながら，いず

れも流路間の熱負荷差は考慮されていない．  
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Table 1-1 The Enoki et  al .  boil ing heat  transfer  coefficient  correlat ion [21] 
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1.3 流量の不均一分配に関する従来研究  

1.3.1 T 字分岐で生じる気液二相流の相分離特性  

これまで，衝突 T 字型分岐流路（ 1 つの入口流路と入口流路に対して垂直な 2 つ

の出口流路）における気液二相流の相分離特性について，内径が比較的大きい 10 mm

以上のものを含めて多くの研究が行われている [22-29]．これらの研究では，バルブ

を用いて 2 つの出口流路の流動抵抗を変化させることで出口流量を調節し，出口後

に設置された気液分離器によって気相と液相を分離し，各相の流量を測定すること

で，気液の相分離特性，すなわちクオリティ分配特性を調査している． 1 辺 0.5 mm

の矩形ミニチャンネルを対象とした Chen ら [29]の実験を含め，流路径によらず，流

動抵抗が大きく流量が減少する流路ではクオリティが減少し，一方で，流量が増大

する流路でクオリティが増大することが明らかになっている．また，流入クオリテ

ィが大きくなるほど，分岐後のクオリティが均等になりやすいことが報告されてい

る．  

 

1.3.2 流路間熱負荷が不均一な並列ミニチャンネルで生じる流量分配  

極少ないが，並列ミニチャンネルの各流路の熱負荷が不均一な条件における流量

分配特性に関する研究が行われている．大西ら [30]は，内径 0.8 mm の水平 2 並列流

路に流路間不均一な熱負荷を与えることで生じる流量の不均一分配について報告し

ている．実験では， 2 流路に分岐する前の流量と分岐後の片側 1 流路の流量を測定

することで，流量分配を測定している．このとき，流量計が設置されていない流路

にはバルブを取り付け，流量計と同じ流動損失を付加することで，熱負荷による影

響のみ検討しようとしている．実験条件は，入口クオリティ 0（液単相）で 2 流路

の平均質量速度 240 kg/(m2·s)である．実験の結果，熱負荷の大きい流路で流量が減

少することを報告しており，これは，蒸発量が増大するほど圧力損失が高くなるた

め， 2 流路の圧力損失が釣り合うように，熱負荷の大きい流路で流量が減少し，熱

負荷の小さい流路で流量が増大したためとしている．  

 

以上のように，流路間の熱負荷差により生じる流量分配の特性についても僅かに

報告例がある．しかしながら，ヒートポンプ蒸発器で用いられる気液二相状態で流

入する条件や低流量条件を包括する一般特性は不明であるし，流量・クオリティの

不均一分配の結果生じる流路全体の熱伝達特性を明らかにした研究はこれまでにな

い．  
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1.4 並列流路の不安定流動に関する従来研究  

並列流路の沸騰流では，流動が不安定になりやすいことが一般的に知られており，

ボイラや沸騰水型原子炉などを対象とした研究が多く行われている [10]．並列流路

に気液二相状態で流入する場合に発生する可能性があるのが，いわゆる“密度波振

動 ”である．ただし，従来の研究はサブクールで流入する系を対象としており，二相

状態で流入する条件を対象とした研究はみられない．密度波振動の発生機構 [10]を

以下に引用する．  

 

①  加熱部に流体が流入してから沸騰して流出するまでにある時間遅れ（通過時間）

を要する．  

②  入口流量に変動が生じると，その変動は出口まで伝播するのに通過時間を必要

とするために，沸騰領域内における気液二相流の密度（クオリティ）や各相の流

速および各圧力損失項は，入口流速変動に対して時間遅れを生じる．  

③  多並列管系では，各流路の出入口ヘッダ間の差圧に拘束されるため，各流路の差

圧変動は，各流路の入口流速が変化するようにフィードバックされる．  

 

なお，発生機構については，後の 5 章 5.3.1 項に，本研究で得た結果を図に示しなが

ら説明している．  

不安定流動（流量振動）が生じると，周期的な流量の減少によって，ドライアウ

ト開始点が時間的に変化する．特に，ボイラや原子炉の様な，外部から大きな熱負

荷を与える系では，ドライアウトが生じると急激に管壁温度が上昇するため配管損

傷の危険がある．このような背景から，ボイラや原子炉を対象に，並列流路にサブ

クールで流入する系の振動発生限界や振動特性に関する研究が多く行われている．  

実験的研究では，有富 [32]が大気圧下の水の 2 並列流路内沸騰上昇流を対象に実

験を行い，入口流速が小さいほど，熱流束が大きいほど，また加熱区間が長いほど

流量振動が生じやすいことを報告している．さらに，有富 [32]は，流量振動の周期に

ついて，最も影響を与える因子は流体の加熱部の通過時間であり，振動周期が加熱

部の流体通過時間と同じオーダーとなること，さらに熱流束が大きいほど流体の平

均速度が大きく，圧力損失の時間遅れが小さくなるため，周期が短くなることを報

告している．   

また，一般に，入口サブクールを対象とした密度波振動の発生限界線図（安定判

別図）は，無次元数のサブクーリング数 N subおよびフェーズチェンジ数 Npchの関係で

示されており，その例 [10]を，Fig.  1-6 に示す．サブクーリング数とフェーズチェン

ジ数はそれぞれ次式で定義される．  
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Fig. 1-6 Stability boundary for inlet subcooled condition [10] 
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ここで， 

 Nsub  :  サブクーリング数  [ -]  

 Npch :  フェーズチェンジ数  [ -]  

 ρL :  液相密度  [kg/m3]  

 ρG :  気相密度  [kg/m3]  

 h' :  飽和液の比エンタルピー  [J /kg]  

 hin :  流路入口比エンタルピー  [J /kg]  

 Δh :  蒸発潜熱  [J /kg]  

 Q :  流体加熱量  [W] 

 W :  流体質量流量  [kg/s]  

 

図中のプロットを繋いだ曲線は，曲線より左側が安定流動，右側が不安定流動とな

ることを表す．図に示すように，流量振動が生じるフェーズチェンジ数は，サブク

ーリング数に対して，極小値を持つことが知られている．また，平均出口クオリテ

ィ xo u t  （流量振動が生じないと仮定して見積もられる流路出口クオリティ）一定の

プロットは，クオリティごとに右肩上がりの直線で示され，サブクーリング数が大

きい領域では，振動発生限界は平均出口クオリティ一定の直線で近似的に表される．

図の例では， x o u t  = 0.2 の直線で安定限界が近似される．  
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また，密度波振動の発生限界を予測するため，数値解析的研究が多く行われてい

る．有富 [32]は，2 並列流路内上昇流を対象に，流量振動を予測する解析モデルにつ

いて報告している．有富 [32]のモデルは，質量保存式とエネルギー保存式をラグラ

ンジュ空間で解き，オイラー空間へ移行して運動量保存式を解く手法で，流量振動

の予測を可能とした．この手法では，後述する集中定数系のモデルとは異なり，振

動発生中に流体エンタルピーが流れ方向に非線形増加する現象を再現できる．有富

は，シミュレーションによる検討により，流動安定性を支配する因子は流路出口合

流後のクオリティであり，出口クオリティが大きいほど不安定流動が生じやすくな

ることを報告している．  

Clausse and Lahey [33]は，有富 [32]とは異なる流量振動モデルについて報告してい

る．また，このモデルは，その後の多くのモデルに応用されている [34-37]．Clausse 

and Lahey のモデルの概略を Fig. 1-7 に示す．計算領域は，サブクール液加熱区間 L s，

二相域加熱区間 Lb，後流側非加熱区間 L r の 3 区間に分けられ，沸騰開始点までのサ

ブクール領域と加熱区間後流非加熱区間は複数の計算格子に分割される．加熱区間

内の二相域区間は 1 つの計算格子で表され，集中定数系として取り扱う．このとき，

二相域区間の入口から出口まで質量流量は一定で，エンタルピーは線形上昇すると

仮定する．単流路対象ではあるが，流路入口出口の圧力を境界条件として与えるこ

とで流量振動を予測することができる．  

 

 

Fig. 1-7 Schematic diagram of the simulation model by Clausse and Lahey [33]  
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Guo ら [34] は，Clausse and Lahey[33]のモデルを，内径 10 mm の 2 並列流路に拡

張して，加圧水沸騰上昇流で生じる流量振動の発生限界を予測しており．入口サブ

クール度が小さいほど，小さい熱流束で振動が生じることを報告している．他にも，

Zhang ら [35] ,  Libo ら [36],  Liu ら [37]などによって，Clausse and Lahey[33]のモデルを

応用した並列チャンネルの振動解析が行われており，振動の発生限界等について報

告されているが，すべてサブクールで流入する条件を対象としている．  

以上のように，並列流路で生じる密度波振動に関して，いくつかシミュレーショ

ンモデルが提案されている．しかしながら，Clausse and Lahey[33]のモデルは，その

応用研究 [34-37]を含めて，流量振動の発生限界を明らかにすることに目的を絞って

モデル構築しており，前述したように，二相域を集中定数近似している．すなわち，

流量振動発生後の加熱区間内の非線形なエンタルピー分布（クオリティ分布）を再

現することができない．したがって，流量振動によるドライアウト点の変化を，正

確に予測することができない．また，入口サブクールの系を対象としているため，

ヒートポンプ蒸発器のような，入口二相条件には適用することができない．さらに，

入口流速が負となる，すなわち入口で逆流が生じるような大きな流量振動を再現で

きない．一方で，有富 [32]の手法は，入口二相条件および逆流条件に適用できる可能

性があるものの，これらについて検討した研究例は見当たらない．  

このように，従来の流量振動の研究で対象とされてきた条件は限られており，ヒ

ートポンプ蒸発器に相当するような，①ミニチャンネル，②入口二相条件，③流れ

方向の伝熱面温度がほぼ一定で熱流束が変化する，④並列流路間の熱負荷が不均一，

といった条件にまで適用できる一般性の高い知見とシミュレーションモデルが求め

られている．  
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1.5 本論文の目的と構成  

本論文は，流路間の熱負荷が不均一な条件を含めて並列ミニチャンネルの沸騰熱

伝達と流量変動現象を実験によって明らかにすること，また，これらの特性を予測

するシミュレーションモデルを開発することを目的としている．前節までに述べた

ように，これらの特性はこれまでほとんど検討されておらず，明らかにされていな

い．  

本論文は，本章を含めて全 6 章から構成され，続く 2 章以降の目的および内容は

以下の通りである．  

第 2 章では，内径 1 mm の水平 2 並列ミニチャンネルを対象に，冷媒 HFC32 およ

び HFC134a を用いて実験を行い，流量分配・沸騰熱伝達特性に与える熱負荷不均一

度の影響について，平均流量，入口クオリティおよび冷媒物性を変えながら検討す

る．第 2 章では，直接通電（管内面一様熱流束）で冷媒を加熱しており，クオリテ

ィは流れ方向に線形に増加する．実機蒸発器と加熱方式が異なるが，流量分配の基

礎特性を明らかにするうえで重要な実験である．初めに，流路間の熱負荷が不均一

な場合に生じる流量・クオリティ分配を，流量計を用いずに定量的に推定する方法

を検討し，その結果得られた分配特性を考察して，流量分配予測式を作成する．次

に，不均一熱負荷時の沸騰熱伝達率について，均一熱負荷時の結果と比較しながら

考察し，単一ミニチャンネルの沸騰熱伝達率整理式と上記の流量分配予測式を用い

て並列ミニチャンネルの平均熱伝達率を予測する方法を検討する．  

第 3 章では，第 2 章と同じ 2 並列ミニチャンネルを対象に，冷媒 R410A を高温流

体で加熱する実験，すなわち， 2 章の方法と比べてより実機蒸発器に近い加熱方法

で実験を行い，その結果について述べる．高温流体の温度を流路ごとに調節し，流

路間で冷媒側伝熱面温度に差を与えることで熱負荷を不均一に設定し，熱負荷の不

均一度と冷媒への伝熱量（すなわち伝熱性能）の関係を検討する．高温流体で冷媒

を加熱する場合（通電加熱と比べれば壁面温度一定とみなせる場合），ドライアウト

開始点より後流では熱伝達率が低下して熱流束が低下する．ヒートポンプ蒸発器の

性能はドライアウト域の大きさにより大きく変化するため，本実験結果に基づく検

討は重要である．  

第 4 章では，本論文で最も重要な，並列ミニチャンネルの沸騰熱伝達特性および

流量分配を予測するシミュレーションモデルについて，モデルの説明と，シミュレ

ーション結果の考察を行う．本モデルは，各流路の計算には単一流路対象の圧力損

失予測式と沸騰熱伝達整理式を用い，別に並列流路間の相互作用を計算することで

流量分配を含む沸騰熱伝達性能を予測するモデルであり，ヒートポンプ蒸発器の開

発・設計に非常に有用である． 4 章では，本モデルによる加熱区間流れ方向のクオ

リティ・熱伝達率の変化，流量分配の予測結果を示し， 3 章の実験結果と比較する

ことによってモデルの妥当性を検証する．また，実機蒸発器に近い 10 並列ミニチャ

ンネルを対象とした計算を行い，並列流路間の熱負荷分布が熱伝達特性に与える影

響を明らかにする．  
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第 5 章では， 4 章と同じシミュレーションモデルを用いて，並列ミニチャンネル

で生じる不安定流動現象に着目して検討を行う． 2~4 章での実機蒸発器を想定した

流入条件では，特に入口クオリティが 0.1~0.2 程度と比較的高いことにより，不安定

流動は生じなかった．しかしながら，強制循環ループを用いた蒸発管の基礎研究や，

実機でも凝縮器後流にサブクーラーをおいて蒸発器入口クオリティを下げる場合な

ど，蒸発管入口クオリティが低下すると流動振動が生じる可能性があるが，これま

で入口二相条件での流量振動の発生限界を明らかにした研究はない． 1.4 節で述べ

たように，流量振動が生じると，沸騰熱伝達性能の低下を引き起こす恐れがあるた

め，このことに関する検討は非常に重要である． 5 章では，流量振動の実験結果と

計算結果を比較してモデルの妥当性を検証する．さらに，流量振動の発生限界と平

均流量，入口クオリティおよび熱負荷の不均一度の関係について検討し，流量振動

が熱伝達特性に与える影響について考察する．   

第 6 章では，本論文各章の結論を再度まとめ，総括する．  
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第 2 章  
 

流量分配および沸騰熱伝達特性に関する直接通電加熱実験  
 

2.1 概説  

本章では，並列ミニチャンネルにおいて，流路間の熱負荷が不均一な条件下での

気液二相流量分配および沸騰熱伝達の基礎特性を明らかにするため， 2 並列ミニチ

ャンネルを用いて実験を行い，流量分配・沸騰熱伝達特性に与える熱負荷の不均一

度，平均流量，入口クオリティおよび冷媒物性の影響について議論する．本章で示

す実験は，各流路の加熱を直接通電加熱（管内面一様熱流束）で行った．測定デー

タをもとに，流路間の熱負荷が不均一な場合に生じる流量・クオリティ分配を，流

量計を用いずに定量的に推定する方法を検討し，その結果得られた分配特性を考察

して，流量分配予測式を作成した．次に，不均一熱負荷時の沸騰熱伝達率について，

均一熱負荷時の結果と比較しながら考察し，従来の単一ミニチャンネルの沸騰熱伝

達整理式および上記の流量分配予測式を用いて，並列ミニチャンネルの平均熱伝達

率を予測する方法を検討した．  
 

2.2 実験装置および実験方法  

2.2.1 実験装置  
本実験で使用した強制循環テストループの概略を Fig. 2-1 に示す．試験冷媒は，

液単相状態で循環ポンプを出て，質量流量と温度・圧力を測定された後，プレヒー

タで所定のクオリティまで加熱され， 2 並列流路のテストセクションに分岐して流

入する．その後，テストセクションを出て合流し，凝縮器を経て循環ポンプに戻る．

試験冷媒の圧力は，凝縮器内の冷媒を冷却するブラインの温度を調節して制御した． 
テストセクションの概略を Fig.  2-2 に示す．テストセクションは，同一水平面上

で左右対称に設置された 2 並列流路で，共に内径 1.0 mm，外径 1.4 mm，全長 1040 
mm の銅製円管である． T 字分岐部（ Fig.  2-2 中の太線部）は，流路内径 2 mm であ

る． Fig.  2-2 に示すように，分岐前と合流後の差圧ならびに合流後の圧力を測定し

た．加熱区間は各流路中央部の 800 mm で，交流電源による直接通電加熱を行った．

また，各流路の加熱区間内流れ方向 4 点の管側部に熱電対をスポット溶接し，管外

壁温度を測定した．なお，プレヒータおよびテストセクションは，断熱材で覆った

うえで，冷媒の蒸発温度に近い温度に保たれた恒温室内に設置することで，周囲空

気との熱交換を抑制した．  
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Fig.  2-1 Schematic diagram of the test  loop 

 
 

 
Fig.  2-2 Schematic diagram of the test  section  
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2.2.2 実験方法  
実験では，テストセクションに冷媒を気液二相状態で流入させ，流路間で熱流束

を均一あるいは不均一として，各測定項目の測定を行った．計測は，全測定項目が

定常（ドライアウト発生により壁温が周期的に変化する場合は準定常状態）となっ

てからサンプリング数 10 Hz 程度で 30 秒以上行い，その時間平均を代表値とした． 
以下に，各測定項目について，データ取得方法およびデータ整理方法を示す．  

 
(a)  冷媒圧力の測定  

プレヒータ入口圧力，テストセクション出口圧力の測定は圧力伝送器，テストセ

クション差圧の測定は差圧伝送器を用いて行った．  
 

(b)  冷媒流量の測定  
冷媒流量の測定には，コリオリ式質量流量計を用いた．また，冷媒の 2 流路平均

質量速度 G aveは以下の式で求めた．  
 

ave
c,r2

WG
A

  (2.1) 

 

ここで  
 G ave :  冷媒の 2 流路平均質量速度  [kg/(m2·s)] 
 W :  冷媒の 2 流路合計質量流量  [kg/s] 
 A c,r :  冷媒 1 流路の流路断面積  [m2] 

 
(c)  テストセクション管外壁温度および冷媒温度の測定  

テストセクションの管外壁温度は，T 型熱電対（直径 0.08 mm の素線）をスポッ

ト溶接して測定を行った．また，プレヒータ入口・テストセクション出口の各混合

室における流体温度の測定には，T 型シース熱電対（シース径 1.6 mm）を使用した．

実験で用いた全ての熱電対は，恒温槽と標準温度計（白金測温抵抗体）を用いて検

定を行い，測定誤差 ±0.13 K 以下の検定曲線を作成して使用した．また，本実験で最

も重要な冷媒と管壁の温度差は，後述 2.2.4 節 (f)に示す飽和状態の冷媒を用いた検

定により， ±0.025 K 以内で評価される．  
 
(d)  プレヒータおよびテストセクションにおける加熱量の測定  

プレヒータおよびテストセクションでの冷媒加熱は，交流電源を用いて直接通電

加熱を行った．通電電力（加熱量）は，データロガーに含まれる電流・電圧入力モ

ジュールで測定した電流と電圧の積から算出した．  
 
(e)  測定機器の仕様と測定誤差  

測定機器の仕様および測定誤差を，まとめて Table 2-1 に示す．  
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Table 2-1 Measurement errors 
Measurement i tem Measuring instrument Measurement error 

Absolute pressure Pressure transducer ±0.25% 

Differential  pressure 
Differential  pressure 

transducer 
±0.1 kPa 

Mass f low rate  Mass f low meter  
±0.075 g/min 

[G ave:  ±0.8 kg/(m2·s)] 
Refrigerant temperature T-type thermocouple ±0.13 K 

Wall  temperature T-type thermocouple ±0.13 K 
Voltage at  the preheater  and test  

section 
Volt  meter ±0.2% 

Current at  the preheater and test  
section 

Ampere meter ±0.2% 

 
2.2.3 テストセクション分岐前クオリティの算出  
(a)  プレヒータにおけるヒートゲイン /ロス検定  

テストセクションで 2 流路に分岐する前のクオリティ（以下，分岐前クオリティ

と称す）を算出するためには，プレヒータでの冷媒のエンタルピー上昇量を正確に

見積もる必要がある．そのため，プレヒータでの電気加熱による熱入力のみならず，

プレヒータ入口混合室からテストセクション入口分岐部までに，周囲空気との温度

差によって交換される小さな交換熱量（ヒートゲイン /ロス）も考慮した．ヒートゲ

イン /ロスを見積もる検定試験では，プレヒータからテストセクション入口まで冷媒

を液単相状態に保って流動させ，周囲空気の温度を変化させながら，冷媒のエンタ

ルピー上昇量をもとにヒートゲイン /ロス Qgain/loss,PH を算出した．その結果をもとに，

周囲空気温度 T airとプレヒータ内の冷媒平均温度 (TTS,in + TPH,in) /2 の温度差に対して，

有次元のヒートゲイン /ロス検定式を次式のように作成した．  
 

PH,in TS,in
gain/loss,PH air0.0377

2
T T

Q T
 

  
 

  (2.2)  
 

ここで，  

 Qgain/loss,PH :  プレヒータでのヒートゲイン /ロス  [W] 
 T air :  周囲空気温度  [K] 
 TPH,in :  プレヒータ入口混合室温度  [K] 
 TTS,in :  テストセクション分岐前非加熱部管壁温度  [K] 
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(b)  分岐前クオリティの算出  
プレヒータ入口混合室で測定した液単相冷媒の圧力と温度から比エンタルピー

hPH,in を決定し，プレヒータでの通電加熱量 QPH とヒートゲイン /ロス Qgain/loss, PH からエ

ンタルピー上昇量を計算することで，次式に示すようにテストセクション分岐前の

比エンタルピー hTS,inを算出した．  
 

PH gain/loss,PH
TS,in PH,in

Q Q
h h

W


    (2.3) 

 

ここで，  
 hTS,in :  テストセクション分岐前の冷媒比エンタルピー  [J/kg] 
 hPH,in :  プレヒータ入口での冷媒比エンタルピー  [J/kg] 
 QPH :  プレヒータ通電加熱量  [W] 

 
Eq.  (2.3)より求めた比エンタルピー hTS,inを用いて， Eq. (2.4)より，テストセクショ

ン分岐前の熱力学的平衡クオリティ（分岐前クオリティ） x inを算出した．  
 

 TS,in
in

'h h
x

h





 (2.4) 

 

ここで，  
 x in :  テストセクション分岐前クオリティ  [- ]  
 h ʹ  :  飽和液の比エンタルピー  [J/kg] 
 Δh :  蒸発潜熱  [J/kg] 

 
分岐前クオリティの算出誤差は，ヒートゲイン /ロスの見積もり誤差を考慮しても，

0.002 以下と小さい．  
また，テストセクション加熱区間の局所クオリティ（局所エンタルピー）は，各

流路の通電加熱量，流量および入口クオリティから求められるが，本実験では，分

岐した後の各流路の流量と入口クオリティを直接測定していないため，これらは推

定して決定した．その方法は，後述の 2.3.2 節で説明する．  
また，以後取り扱うクオリティは，全て熱力学的平衡クオリティである．  

 
2.2.4 局所熱伝達率の算出  
(a)  テストセクションにおけるヒートゲイン /ロス検定  

テストセクションでの加熱量を正確に見積もるため，前節に示したプレヒータの

ヒートゲイン /ロスの検定と同様に，テストセクション入口からテストセクション出

口部混合室までのヒートゲイン /ロス Qgain/loss,TSの検定試験を行った．プレヒータの試

験と同様に，冷媒をテストセクション入口から出口まで液単相状態で流動させ，周
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囲空気温度を変化させながらヒートゲイン /ロスの測定を行い，周囲空気温度 T air と

流体のテストセクション入口出口平均温度 (TTS,in + TTS,out) /2 の温度差との関係から，

有次元のヒートゲイン /ロス検定式を次式のように作成した．  
 

TS,in TS,out
gain/loss,TS air0.55

2
T T

Q T
 

  
 

  (2.5) 

 

ここで，  
 Qgain/loss,TS :  テストセクションのヒートゲイン /ロス  [W] 
 TTS,out :  テストセクション出口混合室温度  [K] 

 
なお，上式で算出されるヒートゲイン /ロスは 2 流路合計の値である． 2 流路それ

ぞれ同様に断熱材を設置しているので， 1 流路あたりのヒートゲイン /ロスは， Eq. 
(2.5)より求まる値の半分とした．  
 

(b)  管内面平均熱流束の算出  
各流路の加熱部管内面平均熱流束 qn は，通電加熱量 Qn およびテストセクション

でのヒートゲイン /ロス Qgain/loss, TSを考慮して，次式より算出した．  
 

gain/loss,TS
n

n

800
2 1080

Q
Q

q
DL

 
   (2.6) 

 

ここで，  
 添字 n :  流路番号， 1 or 2  
 q :  管内面熱流束  [W/m2] 
 Q :  通電加熱量  [W] 
 D  :  管内径  [m] 
 L :  加熱区間距離  [m] 

 

(c)  管内面温度の算出  
本実験では，熱伝導率が比較的大きい銅管を使用しているため，管内外の温度差

は非常に小さいと考えられる．このことについて，榎木 [16]は，本実験で用いたもの

と同じ銅製円管について管内外面温度差を見積もっており，熱流束が 24 kW/m2 と大

きい場合であっても，温度差は 0.015 K と小さいことを報告している．本実験の最

大熱流束は 8.6 kW/m2 であるので，管内外面温度差は最大でも 0.006 K 程度と見積

もられる．この温度差は無視できるほど小さい（熱伝達率の算出値に与える影響は

1%以下である）ので，管内面温度 Twには，管外壁面温度の測定値をそのまま使用し

た．  
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(d)  局所流体飽和温度の算出  
本実験では，純冷媒の HFC32 と HFC134a を用いており，加熱区間内温度測定断

面における局所流体飽和温度は，同位置の局所圧力から， NIST の REFPROP Ver.  
9.1[38]を用いて算出した．局所圧力は，テストセクションの出口圧力とテストセク

ション入口出口間の差圧測定値をもとに，テストセクション内の圧力分布を直線近

似することで求めた．  
 

(e)  局所熱伝達率の算出  
上述した管内面平均熱流束 qn，局所管内面温度 Tw および局所流体飽和温度 T sat よ

り，壁温測定断面における流れ方向局所の熱伝達率 α を次式で算出した．  
 

n

w sat

q
T T

 


   (2.7) 

 
ここで，  

 α  :  局所熱伝達率  [W/(m2·K)] 
 Tw :  局所管内面温度  [K] 
 T sat :  局所流体飽和温度  [K] 

 

(f)  飽和検定および局所熱伝達率算出誤差  
熱伝達率を正確に求めるためには，特に，管内面温度と流体飽和温度の差 Tw -  T s a t

を精度良く見積もることが重要である．そこで，気液二相状態の冷媒を非加熱のテ

ストセクションに流動させて管外壁温度を測定し，局所圧力から求まる流体飽和温

度の算出値と比較した．このとき，テストセクションを十分に断熱していれば，管

外壁温度測定値と流体飽和温度はほぼ等しくなるため，飽和温度の算出値を基準に，

管外壁温度を測定する熱電対の校正を行った．この校正により，差圧計・圧力計の

測定誤差を含めて，管内面温度と流体飽和温度の誤差は最大でも ±0.025 K 以内で見

積もられる．  
飽和検定の結果，局所熱伝達率の誤差は ±2~11%の範囲で見積もられ，熱流束が小

さく熱伝達率が高い条件で誤差が最大となる．なお，後に示す沸騰実験は複数回行

い，熱伝達率の測定値は，上記の測定誤差より小さい ±5%以内でほぼ再現すること

を確認した．  
 

2.2.5 予備実験  
(a)  液単相加熱実験  

実験装置の健全性を確認するために，沸騰熱伝達実験に先立って，液体単相加熱

実験を行い，通電加熱量と流体エンタルピー上昇量のバランスを確認するとともに，

得られた熱伝達率を単相流の熱伝達整理式と比較した．実験ではレイノルズ数が，
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1560 程度となるように流速を設定し，比較には，管内層流対象で加熱開始点近傍か

ら計算可能な Churcil l-Ozoe の式 [39]を用いた．Churcil l-Ozoe の式を以下に示す．  
 

0.31.1170 /5.36 1 1z DNu
RePr

      
   

  (2.8) 

 

ここで，  
 Nu :  局所ヌセルト数  αD /λL [-] 
 z :  加熱開始点からの距離  [m] 
 Re :  レイノルズ数  GD /μL [-] 
 Pr :  プラントル数  μLcp,L/λL [-] 

 

実験結果と Churcil l-Ozoe の式による計算値の比較を Fig.  2-3 に示す．図の縦軸は

熱伝達率 α，横軸は加熱区間流れ方向距離 z である．2 流路の同じ流れ方向位置での

局所熱伝達率は 10%以内の差異でよく一致し，それぞれ，Churcil l-Ozoe の式と ±9%
以内で一致することを確認した．   

また，通電電力が確実に試験冷媒に伝わっているかを確認するために，流体温度

上昇量からエンタルピー上昇量を算出し，通電電力から見積もられるエンタルピー

上昇量と比較して，ヒートバランスの良否を検討した．その結果，両者は 3.5%以内

の差異で一致することを確認し，ヒートバランスが良好であることを確認した．  
以上のように，実験装置の信頼性が確認された．  
 

 
Fig.  2-3 Comparison of measured l iquid single-phase heat transfer coefficient with  

calculation by the Churchill-Ozoe correlation [39] 
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(b) 2 流路の対称性確認実験  
2 流路に均一な熱負荷を与えた場合，気液二相状態の冷媒が均等に分配されるか

確認を行った．実験では，分岐前クオリティを 0.1 の二相状態とし，2 流路に均一熱

流束を与えて 2 流路の局所熱伝達率を比較した．Fig.  2-4 に，2 流路の平均質量速度

50 と 100 kg/(m2·s)  の条件ついて，それぞれ 3.5 と 7.0 kW/m2 の均一熱流束を与えた

場合の各流路の熱伝達率 α と加熱区間流れ方向位置 z の関係を示している．いずれ

の平均質量速度でも，局所熱伝達率は 2 流路で流れ方向に同じ変化をしていること

が確認できる．すなわち，均一熱負荷時には，入口分岐部で気液各相が流路間でほ

ぼ均等に分配されており，流路間で質量流量と入口クオリティがほぼ等しいことが

確認された．  
 

 

Fig.  2-4 Comparison of measured boil ing heat  transfer coefficients between Channel 1  
and Channel 2 under equal heat f lux condition 
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2.2.6 実験条件  
本章では，大きく分けて 2 種類の実験を行った．それぞれの実験条件を以下に示

す．  
 

(a)  流量分配および各流路の熱伝達率に関する実験  
2 .3~2.4.1 節に示す，流量分配および各流路の熱伝達率に関する実験の実験条件を

Table 2-2 に示す．試験冷媒には HFC32 と HFC134a を用い，飽和温度は 10 °C とし

た． 2 流路の平均質量速度 G aveは，HFC32 では 50, 100 kg/(m2·s)の 2 条件， HFC134a
では 100 kg/(m2·s)とした．分岐前クオリティ x inは，0.1，0.2 の 2 条件である．Channel 
1 の熱流束 q1 は常に一定とし，Channel 2 の熱流束 q2 を q1 と同じ値から段階的に低

下させることで，不均一な熱負荷条件を与えた．  
なお，各流路の出口クオリティは，いずれの平均流量・分岐前クオリティ条件に

おいても，Channel  2 の熱流束 q2 が，Channel 1 の熱流束 q1 と等しく最大となる場合

に 0.85 程度となる．また，飽和温度 10 °C における冷媒の蒸発潜熱は，HFC32 の

298.92 kJ/kg に対して，HFC134a では 190.74 kJ/kg と小さいため，HFC134a に与えた

熱流束は， HFC32 に比べて小さい．  
 

Table 2-2 Experimental  condit ions for experiments shown in section 2.3~2.4.1 
Fluid HFC32 HFC134a 

Saturation temperature T sat,  ℃ 10 10 
Channel averaged mass 
velocity G ave,  kg/(m2‧s)  

50 100 100 

Inlet  (before branching)  
vapor quality x in 

0 .1 0.2 0.1 0.2 0.1 0.2 

Channel 1 heat f lux q1,  kW/m2 3.5 3.0 7.0 6.0 4.5 4.0 

Channel 2 heat f lux q2,  kW/m2 
1.5 ~ 
3.5 

1.5 ~ 
3.0 

2.0 ~ 
7.0 

2.0 ~ 
6.0 

1.5 ~ 
4.5 

1.5 ~ 
4.0 

Heat f lux ratio q2/q1 
0.43 ~

1.0 
0.5 ~ 
1.0 

0.29 ~ 
1.0 

0.33 ~ 
1.0 

0.33 ~ 
1.0 

0.38 ~ 
1.0 
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(b) 2 流路の全平均熱伝達率に関する実験  
2 .4.2 節に示す，2 流路の全平均熱伝達率に関する実験の実験条件を Table 2-3 に示

す．試験冷媒は HFC32, 飽和温度は 10 °C である．質量速度は 50 と 100 kg/(m2·s)の
2 条件，分岐前クオリティ x inは，0.1 と 0.2 の 2 条件で，計 4 通りの組み合わせで実

験を行った．  
熱流束は，Channel 1 と Channel 2 の算術平均熱流束 q aveを一定に保ちながら，q1を

増大，q2を減少させて不均一な熱負荷条件を与えた．Table 2-3 中に，平均質量速度・

分岐前クオリティの条件ごとに， q aveの範囲を示している．また， 2 流路の熱流束比

q2/q1は 1.0 から 0.2 までの範囲で変化させた．  
 

Table 2-3 Experimental  condit ions for experiments shown in section 2.4.2 
Fluid HFC32 

Saturation temperature T sat  ºC 10 
Channel averaged mass velocity
G ave  kg/(m2·s) 

50 100 

Inlet  (before branching) vapor 
quality x in 

0 .1 0.2 0.1 0.2 

Channel averaged heat  f lux q ave 
kW/m2 

2.5~3.5 2.0~3.0 4.5~7.0 4.0~6.0

Heat f lux ratio q2/q1 0.2~1.0 
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2.3 流量の不均一分配特性  

本節では，流路間の熱負荷が不均一な場合に生じる流量の不均一分配に関して，

流量分配量の定量的な推定方法および推定により得られた分配特性を示す．  

 

2.3.1 不均一熱負荷条件下の管外壁温度変化  
流路間の熱負荷が不均一の場合に流量分配が生じることについて，壁温変化から

検討した． Fig. 2-5 に，Channel 1 と 2 のそれぞれ最下流位置に取り付けた管外壁温

度 T1-4と T2-4の時間平均値を Channel  2 の熱流束 q2に対してプロットして示す．冷媒

は HFC32 で，平均質量速度は 100 kg/(m2·s)，分岐前クオリティ x inは 0.1，Channel  1
の熱流束 q1は 7.0 kW/m2 で一定である．図中のプロットに付したバーは，計測時間

中の温度の時間変化幅を表す．前述したように， q1 と q2 が 7.0 kW/m2 の均一熱負荷

時には，各流路の加熱区間出口クオリティは 0.85 程度と見積もられ，管壁温度は飽

和温度 10 ºC に近い値を示し時間変化幅も小さい．すなわち，冷媒側の熱伝達率が

大幅に悪化して壁温が急上昇するドライアウトは，ほとんど生じていないと考えら

れる． 2 流路の熱負荷が等しい状態から，Channel  2 の熱流束 q2 を減少させると，

Channel 1 の熱流束 q1 は一定にも関わらず，Channel  1 の最下流管壁温度 T1-4 の平均

値と最大値がともに上昇している．特に， q2  = 2 kW/m2 では，計測時間中の壁温最

大値が飽和温度より 9 K ほど高い値を示した．すなわち，管内熱伝達率は蒸気単相

の値近くまで低下しており，周期的にドライアウトが発生していると考えられる．  
 

 
Fig.  2-5 Changes of the most  downstream wall  temperatures with the Channel 2 heat  flux 
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また， q2  ≤ 5 kW/m2 でみられる q2 低下に伴う最大壁温の上昇は，周期的ドライアウ

トの発生時間割合が徐々に増加しているためと推測される．一方で，Channel  2 の管

壁温度 T2 - 4 は， q2 の低下とともに減少して飽和温度の値に近づき，時間変化幅も減

少した．この q2 の低下に伴う Channel 1 下流のドライアウト発生は，熱負荷が大き

い Channel 1 で流量が減少し，出口側のクオリティが上昇したことが原因と考えら

れる．すなわち， 2 流路間の熱負荷が不均一になったことにより，流量の不均一分

配が生じたことが予想される．  
 
2.3.2 流量分配およびクオリティ分配の推定  

本実験で加熱区間局所のクオリティを算出するためには，各流路の熱流束に加え

て，各流路の流量と入口クオリティを決定する必要がある．前節で示したように，

不均一熱負荷条件下では，流量の不均一分配が生じる．このとき，流体が分岐部で

気液二相状態の場合，気液各相がそれぞれ不均一に分配され，各流路の入口クオリ

ティが互いに等しくならないと考えられる [29 など ]．しかしながら，本実験では，各

流路の流量および入口クオリティを直接測定していない．そのため，それらを同時

に推定する方法を検討した．以下にその方法を説明する．  
不均一熱負荷条件下では，以下 3 つの質量流量と圧力損失の制約条件を満足する

ように，流量が 2 流路に分配される． (1) 分岐前と分岐後で気液二相流の全質量流

量が保存される．(2) 分岐前後で，気相・液相の質量流量がそれぞれ保存される．こ

れは，全質量流量の保存を満足する．(3) 定常状態では，入口・出口ヘッダを共有す

る 2 流路の圧力損失は等しい．分岐後の各流路の流量と入口クオリティの 4 つの未

知数 G1,  G2,  x in1,  x in2を決定するためには，上記 3 つの制約条件の他に，もう 1 つ別の

条件が必要になる．  
まず初めに，分岐前クオリティが 2 流路へ等しく分配されると仮定し，全質量流

量のみが不均一に分配される場合について検討する．この場合，未知数は G1 ,  G2 の

2 つなので，これらは上記制約条件 (1),  (3)から決定できる．Fig.  2-6 に，Channel 1 の

熱流束 q1  = 7.0 kW/m2,  Channel  2 の熱流束 q2  = 3.0 kW/m2 における Channel  1 と 2 の

圧力損失 ΔP と質量速度 G の関係をそれぞれ示す．分岐前後のクオリティは等しく

x in = x in1 = x in2 = 0.1 とし，各流路の圧力損失は，内径 1 mm の単一円管における HFC32
の断熱気液二相流圧力損失の実験値 [17]の再現式を作成（付録 A 参照）して見積も

った．一般に，熱流束が大きいほど，摩擦圧力損失勾配の大きい高クオリティの寄

与が大きくなるため圧力損失が増大し，この傾向は Fig.  2-6 からも確認できる．各

流路の入口クオリティが等しいと仮定しておけば，平均流量が 100 kg/(m2·s)で一定

のもと，圧力損失が等しくなるように各流路の流量が変化し，Channel 1 の質量速度

は 85.9 kg/(m2·s)， Channel 2 の質量速度は 114.1 kg/(m2·s)と予測される．すなわち，

熱負荷が大きい流路の流量が，熱負荷の小さい流路のそれと比べて小さくなる．こ

れが，不均一な流量分配の主なメカニズムである．しかしながら，実際には，流量

の不均一分配が生じると，クオリティの不均一分配も生じる．T 字分岐管の実験 [29
など ]によれば，流量が減少する流路のクオリティが，もう一方の流路と比べて小さ  
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Fig.  2-6 Flow maldistr ibution mechanism in unequally heated condition 

 
Fig.  2-7 Candidates of mass velocit ies and inlet  quali t ies in the respective channels  
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くなることが報告されている．Channel 1 の入口クオリティが減少して Channel  2 の

入口クオリティが増加した場合に，釣り合う圧力損失と各流路の質量速度がどのよ

うに変化するか，Fig.  2-7 に，破線および 3 通りの例をプロットして示す．図に示す

ように，クオリティの均等分配を仮定した場合と比べて 2 流路の圧力損失は増大し，

流路間の流量差は小さくなる傾向が認められる．すなわち，入口クオリティの変化

により流路間の圧力損失差が小さくなる傾向にあるため，結果的に流量差が小さく

なる．このように，上記 3 つの制約条件と圧力損失予測式から，取りうる各流路の

流量・入口クオリティ G1,  G2,  x in1,  x in2の組み合わせが， Fig. 2-7 中の破線上に無数に

求められる．  
ここで，原理的には，破線上の圧力損失計算値を，同じ熱流束条件における実験

の差圧測定値と比べることで，流量・入口クオリティ分配を決定できる．しかしな

がら，Fig.  2-7 中に示すように，入口クオリティの変化に対する圧力損失の変化が小

さいため，推定誤差がかなり大きくなる．  
そこで，以下に示すように，上記 3 つの制約条件に加えて，差圧測定値とは別の

制約条件を 1 条件加えることで，各流路の流量 G1,  G2と入口クオリティ x in1,  x in2を決

定した．初めに，平均流量 G ave，分岐前クオリティ x in および熱負荷条件 q1,  q2 ごと

に，本実験装置で取りうる G1,  G2,  x in1,  x in2の組み合わせを算出し，それぞれについて

Channel 1 と 2 の局所熱伝達率 α と局所クオリティ x の関係を算出してプロットす

る．次に，それぞれの流路で，同じ熱流束の均一熱負荷条件下で得られた熱伝達率

とクオリティの関係と，プロットを重ねて比較する．均一熱負荷時には，各流路の

流量および入口クオリティがほぼ等しくなるため，正しい局所熱伝達率とクオリテ

ィの関係が求められる．そして，不均一熱負荷条件で求めた関係の中から，均一熱

負荷時の結果と最もよく一致するときの流量 G1,  G2と入口クオリティ x in1,  x in2を，正

しい組み合わせとして決定した．  
上記の決定プロセスの一例を，Fig.  2-8 に示す．左図に Channel  1，右図に Channel 

2 における比較を示し，条件は，HFC32, G ave = 100 kg/(m2·s) ,  x in = 0.1,  q1 = 7.0 kW/m2, 
q2 = 3.0 kW/m2 である．黒い記号および実線で示すように，均一熱負荷時条件では，

熱流束一定のもとで，平均流量を変化させてデータを複数取得した．Channel  1 では

75 ~ 100 kg/(m2·s)，Channel 2 では 100 ~ 125 kg/(m2·s)の範囲であり，どちらの流路

でも，この程度の流量変化が熱伝達率に与える影響は小さい．不均一熱負荷条件で

は，取りうる 4 通りの流量と入口クオリティの組み合わせについて計算値をプロッ

トしている．結果として，赤四角の記号で示す (G1,  G2,  x in1,  x in2)  = (88,  112,  0.078, 0.117) 
のとき，均一熱負荷時の結果と最もよく一致し，特に，Channel 1 でドライアウトが

生じている高クオリティ 0.9 近傍でよい一致を示した．したがって，本条件では，

この流量と入口クオリティの組み合わせを正しい値として決定した．  
他の平均流量，分岐前クオリティおよび熱流束条件についても，同様に比較用の

均一熱負荷条件下のデータを取得して比較を行い，流量とクオリティの分配量を決

定した．全般に，流量の推定誤差は最大 ± 3 kg/(m2·s)以下，入口クオリティの推定誤

差は最大最大  ±0.015 以下と見積もられた．しかしながら，流路間の熱流束差が小さ  
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Fig.  2-8 Comparison of the relations between local heat transfer coefficient and quality  

under equally and unequally heated condition 
 
く，流量・クオリティ分配量が比較的小さい場合，例えば，G ave = 100 kg/(m2·s) ,  x in = 
0.1 の q2 > 4 kW/m2 の範囲では，上記の方法で流量・入口クオリティを推定すること

ができなかった．これは，この範囲では，Channel  1 の流量減少が小さく，ドライア

ウトが生じる高クオリティのデータが得られなかったためである．  

上述の推定方法の妥当性を確認するため，推定された流量・入口クオリティにお

ける圧力損失計算値を，実験の差圧測定値と比較した．比較結果を Fig. 2-9 に示し

ており，圧力損失実験値 (Exp.)と計算値 (Cal.)を， 2 流路の熱流束比 q2/q1 に対してプ

ロットしている．熱流束比 q2/q1 は， 1.0 のとき均一熱負荷を表し， q2 が低下して流

路間の熱負荷が不均一になるほど小さくなる．また，実験値に付すバーは測定誤差，

予測値に付すバーは圧力損失再現式の予測精度を表す．実験値と予測値ともに q2/q1

の低下とともに減少し，実験値と予測値はいずれの条件においてもよく一致した．

したがって，上記の方法による流量・入口クオリティの推定精度は，良好であると

考えられる．  
なお，圧力損失の計算には， T 字分岐部で生じる分岐・合流の損失を考慮してい

ないものの，計算値は実験値とよく一致した．これは，分岐部の内径は 2 mm と比

較的大きいことから，分岐部で生じる損失がかなり小さかったためと考えられる．  
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Fig.  2-9 Comparison of calculated pressure drops with experiments 
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2.3.3 流量分配およびクオリティ分配特性  
Fig.  2-10 に，推定した各流路の質量速度 G1,G2 を熱流束比 q2/q1 に対してプロット

して示す．また，平均質量速度 G a v e に対する質量流量偏向量ΔG（＝Gn  – G a v e）の割

合ΔG /G a v e を，q2/q1に対してプロットして Fig. 2-11 に示す．Fig.  2-10 に示すように，

いずれの条件でも，熱流束比 q2/q1が小さくなると，熱負荷の大きい流路で流量が減

少し，一方で熱負荷の小さい流路では流量が増大して，流路間の流量差が拡大した．

流量差は， G ave = 100 kg/(m2·s)の方が，G ave = 50 kg/(m2·s)よりも 2 倍程度大きい．こ

れは， Fig. 2-11 に示すように，平均流量に対する流量偏向量の割合が，平均流量に

よらずほぼ一定であることを意味する．また，分岐前クオリティが小さいほど流量

偏向量は幾分大きく，HFC134a の偏向量は HFC32 と比べて若干大きかった．また，

平均流量に対する流量偏向量の割合は， Fig. 2-11 に示すように， q2 /q1  = 0.5 のとき

に約 8%， q2 /q1  < 0.4 では 10~17%程度であった．  
Fig.  2-12 に， Fig.  2-10 と同様に，推定した各流路の入口クオリティ x i n 1 ,  x i n 2 を，

熱流束比 q2/q1に対してプロットして示す．Fig. 2-12 より，q2/q1の低下に伴って，流

量だけでなくクオリティも不均一に分配していることが確認できる．このとき，各

流路の入口クオリティは，流量が減少する Channel  1 で低下し，流量が増大する

Channel 2 では増加した．また，不均一分配の程度は，分岐前クオリティが小さいほ

ど大きい．さらに，HFC32 の分配量は，HFC134a と比べてかなり大きい．同じ飽和

温度 10 °C での 2 冷媒の蒸気密度を比較すると，HFC134a の 20.23 kg/m3 に比べて

HFC32 は 30.23 kg/m3 と大きいため，HFC32 の方が蒸気みかけ速度が小さい．T 字分

岐の実験 [29]では，入口蒸気のみかけ速度が小さいほど，クオリティの不均一分配が

大きくなることが報告されており，この理由から，HFC32 の方がクオリティ分配量

が大きくなったと考えられる．  
また， Fig. 2-13 には，各流路の質量速度と入口クオリティから見積もった各流路

の出口クオリティ xo u t 1 ,  xo u t 2 と熱流束比 q2/q1の関係を示す．いずれの条件でも，q2/q1

の低下に伴い，Channel  1 では，出口クオリティは増大し 1.0 に近づいた．すなわち，

流量減少によるクオリティの増加量が，入口クオリティの減少量と比べて大きかっ

た．一方で，熱流束が低下し流量が増大する Channel 2 では，出口クオリティは顕著

に低下した．   
以上のように，分岐部での流量・クオリティ分配は，平均流量，分岐前クオリテ

ィおよび冷媒物性の影響を受けることが確認された．これらの特性をもとに，以下

では，流量・クオリティ分配の実験再現式について検討した．まず，平均質量流量

G ave A cに対する質量流量偏向量 ΔGA cの再現式を，以下のように作成した．  
 

0.2
0.3c G

in
ave c L ave

0.07GA qx
G A q






     
     

    
 (2.9) 

ここで，  

 ΔG :  質量速度偏向量  [kg/(m2·s)] 
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Fig.  2-10 Flow maldistr ibution 
 

 
Fig.  2-11 Flow maldistr ibution rat io  
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Fig.  2-12 Quality maldistribution 

 

 

Fig.  2-13 The relation between outlet  quality and heat  f lux ratio in each channel 
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 G ave :  冷媒の 2 流路平均質量速度  [kg/(m2·s)] 
 A c :  冷媒 1 流路の流路断面積  [m2] 

 x in :  分岐前クオリティ  [- ]  
 ρL :  液相密度  [kg/m3] 
 ρG :  気相密度  [kg/m3] 
 Δq :  平均熱流束からの熱流束差  [W/m2] 
 q ave : 2 流路の算術平均熱流束  (q1 + q2)  /  2 [W/m2] 

 
ここで，質量流量偏向量 ΔGA cおよび平均熱流束からの熱流束差 Δq は，次式で表さ

れる．  
 

c n ave c( )G A G G A     (2.10) 

 

n ave( )q q q     (2.11) 

 

添字の n は流路の番号 1 ,  2 を表す． Fig.  2-10 に， Eq. (2.9)を用いて算出した各流路

の質量速度を実線および破線で示す．実験値と再現式の偏差は ± 5%以内であり，再

現は良好である．  
さらに，クオリティ分配について，平均液相質量流量 GL,ave A cに対する各流路の液

相質量流量偏向量 ΔGLA c の再現式を，質量流量偏向割合 ΔGA c/G aveA c，分岐前クオリ

ティ x inおよび気液密度比 ρG/ρLを用いて，次式のように作成した．  
 

0.3 0.5
0.05 -0.25L c G c G
in in

L, ave c L ave c L ave

0.3 0.021G A GA qx x
G A G A q

 
 

           
                   

 (2.12) 

 

ここで，  

 ΔGL :  液相質量速度偏向量  [kg/(m2·s)] 
 GL,ave :  冷媒の 2 流路液相平均質量速度  [kg/(m2·s)] 

 
液相の平均質量流量 GL,aveA c および質量流量偏向量 ΔGLA c は，それぞれ Eq. (2.13),  
(2.14)で表される．  
 

L,ave c ave in c(1 )G A G x A   (2.13) 

 

L c L,n L,ave c n in,n ave in c( ) (1 ) (1 )G A G G A G x G x A          (2.14) 
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Eq.  (2.9)および Eq. (2.12)を用いて各流路の気液二相全質量速度 Gn および液相質

量速度 GL,nを求め，次式より各流路の入口クオリティ x in,nを算出した．  
 

n L,n
in,n

n

G G
x

G


  (2.15) 

 
得られた各流路の入口クオリティ計算値を Fig.  2-12 に実線および破線で示す．入

口クオリティの計算値は，実験の推定誤差範囲内で実験値とよく一致した．  
以上のように，本節では，冷媒の沸騰二相流を対象に，並列ミニチャンネル間の

熱流束差，すなわち蒸発量差により流量分配が生じること明らかにした．蒸発量の

大きい流路で流動抵抗が増大して流量が減少し，また流量が減少した流路では入口

クオリティも分岐前から低下した．クオリティ分配の定性的傾向は，バルブを用い

て流動抵抗を制御する従来の T 字分岐対象の研究と同じである．本研究では，流量・

クオリティ分配量と流路間熱流束差の定量的関係を明らかにした．  
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2.4 沸騰熱伝達特性  

2.4.1 不均一熱負荷条件下の局所熱伝達率  
不均一熱負荷条件について，流量分配の推定が難しかった条件を含めて Eq. (2.9),  

Eq.  (2.12)から各流路の流量 G1 ,  G2 と入口クオリティ x in1,  x in2 を予測し，熱伝達率測

定点の局所クオリティを算出した．実験で得た局所熱伝達率 α と算出した局所クオ

リティ x の関係を Fig.  2-14 と Fig.  2-15 に示す． HFC32 の結果を Fig.  2-14 に，

HFC134a を結果 Fig.  2-15 に示している．それぞれの図中，平均質量速度 G aveと分岐

前クオリティ x in の組み合わせごとに，各流路の熱流束 q1,  q2 をパラメータとして，

左に Channel 1，右に Channel 2 の結果を示している．いずれの平均流量・分岐前ク

オリティの条件でも， Fig.  2-13 に示したように， Channel 2 の熱流束 q2 の低下に伴

って，Channel  1 の加熱区間出口クオリティは増大し，一方で，Channel 2 ではかな

り減少する．   
まず，Channel 1 の変化について，平均質量速度 G ave = 100 kg/(m2·s)の条件では，

G ave = 50 kg/(m2·s)と比べて，不均一な熱負荷が熱伝達特性に与える影響が顕著に見

られる．q2の低下に伴って，Channel 1 の熱伝達率 α1は，特に加熱区間出口側で大き

く減少しており，これは，流量の減少に伴ってドライアウトが発生したためと考え

られる．また，HFC32 の x in = 0.1 の条件では， q2 の低下に伴って，加熱区間の全域

で熱伝達率が低下しているものの，x in = 0.2 の条件ではこの傾向は見られない．これ

は，入口クオリティが小さいとスラグ流のような間欠的な流れが下流まで維持され

やすく，気泡周りの薄い液膜が乾きやすくなったことにより，時間平均の熱伝達率

が低下したためと考えられる．HFC134a では，熱伝達率 α1 が HFC32 と比べて小さ

いものの，q2の低下に伴う変化の傾向は HFC32 と同様であり，下流でドライアウト

が発生していることが確認できる．また，HFC32 の G ave = 50 kg/(m2·s)では， G ave = 
100 kg/(m2·s)と比べて，q2の低下に伴う熱伝達率の変化が小さい．これは，低流量で

は，ドライアウト発生域でクオリティの増加に伴う熱伝達率の低下が比較的穏やか

[17]なことによるものと考えられる．  
Channel 2 では，前述したように，熱流束 q2の減少とともに流量が増大して出口ク

オリティが低下するため，流路下流でドライアウトは生じず，流路全体で良好な熱

伝達を示した．しかしながら，熱流束が小さいため，この良好な熱伝達が与える並

列流路全体の平均熱伝達率への寄与は小さい（後述する Eq. (2.19)に示すように，熱

流束の小さい流路の熱伝達率は，並列流路の平均熱伝達率への影響が小さい）．  
以上のように，例えば HFC32 の G a v e  = 100 kg/(m2·s)， x in = 0.1 の条件では， q1 = q2 

= q ave = 7.0 kW/m2 の均一熱負荷時にはドライアウトは発生しないものの， q1 = 7.0 
kW/m2,  q2 =2.0 kW/m2 の不均一熱負荷時には，平均熱流束 q aveが 4.5 kW/m2 と小さい

にも関わらず，ドライアウトが発生した．すなわち，同じ平均熱流束であっても，

流路間の熱負荷が異なることにより不均一な流量分配が生じて，特に，高熱負荷側

の流路で加熱区間下流の熱伝達率が低下した．次節では，不均一熱負荷による各流

路の熱伝達特性の変化が，2 流路全体の熱伝達性能に与える影響について検討する． 
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Fig.  2-14 The relat ion between measured local heat transfer coefficient and quality of HFC32 under  
equally and unequally heated condition 
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Fig.  2-15 The relat ion between measured local  heat  transfer coefficient and quality of   

HFC134a under equally and unequally heated condit ion  
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2.4.2 不均一熱負荷条件下の 2 流路の全平均熱伝達率  
本節では，前節のように熱流束 q1を固定して q2を低下させるのではなく， 2 流路

の算術平均熱流束 q ave（ =(q1 + q2) /2）を一定に保ちながら， q1を増加， q2を減少させ

ることによって，2 流路全体の平均熱伝達率がどのように変化するか検討を行った．

また，本節では，流路全体の平均熱伝達特性を検討するため，Fig.  2-2 中に示す熱電

対 T1-1,  T2-1の位置から 180 mm 上流に熱電対 T1-0,  T2-0を追加して実験を行った．熱電

対 T1-0,  T2-0を追加したテストセクションの概略を Fig. 2-16 に示す．  
初めに， 2 流路の全平均熱伝達率 α ave を， 2 流路の平均熱流束 q ave と全平均壁面過

熱度 ΔT aveを用いて，次式で表すこととする．  
 

ave
ave

ave

q
T

 


  (2.16) 

 

ここで，  

 α ave :  2 流路の全平均熱伝達率  [W/(m2·K)] 
 q ave :  2 流路の平均熱流束  [W/m2] 
 ΔT ave :  2 流路の全平均壁面過熱度  [K] 

 
2 流路は同じ伝熱面積を有するので，平均熱流束 q ave および全平均壁面過熱度 ΔT ave

は，それぞれ熱流束 q1 と q 2 の算術平均値および平均壁面過熱度 ΔT1 と ΔT2 の算術平

均値として，次式で定義した．  
 

 
Fig.  2-16 Test  sect ion added T1-0 and T2-0 for  experiment shown in sect ion 2.4.2  
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1 2
ave 2

q qq 
    (2.17) 

1 2
ave 2

T TT   
   (2.18) 

 

ここで，  
 q1 :  Channel 1 の熱流束  [W/m2] 
 q2 :  Channel 2 の熱流束  [W/m2] 
 ΔT1 :  Channel 1 の平均壁面過熱度  [K] 
 ΔT2 :  Channel 2 の平均壁面過熱度  [K] 

 

ここで， Eq. (2.17)と Eq. (2.18)を Eq. (2.16)に代入し，さらに各流路における平均壁

面過熱度，熱流束および加熱区間平均熱伝達率 α1，α2の関係式 ΔT1 = q1/α1,  ΔT2 = q2/α2

を用いて整理すれば，全平均熱伝達率 α aveは，次式のように，熱流束の重みを付けた

各流路平均熱伝達率の調和平均となる．  
 

1 2

ave 1 1 2 2 1 2

1 1 1q q
q q q q  

 
 

 (2.19) 

 
ここで，  

 α1  :  Channe 1 の加熱区間平均熱伝達率  [W/(m2·K)] 
 α2 :  Channe 2 の加熱区間平均熱伝達率  [W/(m2·K)] 

 
すなわち，2 流路の全平均熱伝達熱抵抗  1/α aveは，Channel 1 と 2 の平均熱伝達熱抵

抗 1/α1と 1/α2を熱流束の重み付きで平均した値である  
Channel 1 と 2 の平均壁面過熱度 ΔT1と ΔT2は，次式に示すように，各流路流れ方

向 5 点の局所壁面過熱度（ΔT  = Tw – T sat）の測定値を，測定点の占める代表範囲で平

均して求めた．  
 

1 1 0 1 1 1 2 1 3 1 4
1 (110 190 200 190 110 )

800
T T T T T T                 (2.20) 

2 2 0 2 1 2 2 2 3 2 4
1 (110 190 200 190 110 )

800
T T T T T T                (2.21) 

 

上式中，右辺の壁面過熱度 ΔT に付した添字は Fig. 2-16 に示す温度測定点の位置

に対応している．  
分岐前クオリティ x in = 0.1 で得た全流路平均熱伝達率 α aveと平均熱流束 q aveの関係

を， Fig.  2-17 に示す．左図は G ave = 50 kg/(m2·s)の結果を，右図は G ave = 100 kg/(m2·s)
の結果を示している．図中，熱流束比 q2 /  q1をパラメータとして，均一時 q1 = q2 = q ave 
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Fig.  2-17 Averaged heat  transfer coefficients against  averaged heat  flux at  x i n  of 0.1 

 
すなわち q2 /  q1 = 1 (uniform)の結果を四角の塗りつぶしの記号で示して実線で繋い

でおり，不均一時 q2 /  q1 < 1 の結果を， q2 /  q1の範囲ごとにプロットの種類を変えて

点線で繋いで示している．また，図中には，各平均熱流束に対応する合流後のテス

トセクション出口クオリティ xoutを併記している．図より，流量によらず，同じ平均

熱流束 q aveでも，不均一熱負荷時 q2 /  q1 < 1 の全流路平均熱伝達 α aveは，均一熱負荷

時 q2 /  q1 = 1 と比較して，同等もしくは小さくなることがわかる．その低下の程度は，

熱流束比 q2 /  q1 が小さいほど，すなわち不均一の度合いが大きいほど大きい．これ

は，図には示していないが，前節までの実験で生じた現象と同様に，熱流束比の低

下とともに，熱流束の大きい Channel 1 の下流でドライアウトが生じて，熱伝達率

α1が顕著に低下したためである．さらに，平均熱流束 q aveが大きい条件ほど，熱負荷

の不均一度が小さい（ q2/q1が 1.0 に近い）領域から，全流路平均熱伝達率 α aveが大き

く低下する．これは，平均熱流束の増加による流路出口クオリティの増加によって，

小さな流量不均一分配が生じただけでも Channel 1 の下流でドライアウトが生じて

熱伝達率が低下したためである．  
Fig.  2-18 には，分岐前クオリティ x inが 0.2 の場合の結果を Fig. 2-17 と同様に示し

ている．一部の条件で不均一熱負荷時の熱伝達率が均一時より僅かに大きい値を示

しているものの，全体的には，分岐前クオリティ 0.1 の場合と同様の傾向が確認で

きる．すなわち，分岐前クオリティによらず，熱流束比の低下に伴って，不均一熱

負荷時の全流路平均熱伝達率は均一熱負荷時と比べて低下し，その低下割合は平均

熱流束の増加とともに大きくなっている．  
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Fig.  2-18 Averaged heat  transfer coefficients against  averaged heat  flux at  x i n  of 0.2 
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2.5 不均一熱負荷並列ミニチャンネルの沸騰熱伝達率予測  

本節では，前節 2.4.2 節で示した 2 流路の全平均熱伝達率 α aveについて， Eq. (2.9)
および Eq. (2.12)に示す流量・クオリティ分配の予測式および従来の沸騰熱伝達整理

式を用いて，任意の平均質量速度 G ave，分岐前クオリティ x in，熱流束 q1,  q2および冷

媒物性に対して，並列ミニチャンネル各流路および全平均熱伝達率が予測できるか

検討を行った．  
局所熱伝達率の予測には，ドライアウト発生前の二相域では，第 1 章 1.2.4 節に示

した単管を対象とした榎木らの沸騰熱伝達整理式 [21]を用い，過熱蒸気域について

は，単相乱流の Dittsu-Boelter の式を用いた．ここで，局所クオリティの予測に必要

な各流路の流量・入口クオリティは， Eq. (2.9)および Eq. (2.12)を用いて算出した．

また，ドライアウト開始クオリティ xdiは，吉田らのドライアウト開始クオリティの

予測式 [41]を参考に，本研究と同じ内径 1.0 mm および同じ冷媒 HFC32 を用いた

Matsuse ら [17]の沸騰熱伝達の実験結果の特性を再現するように，吉田らの式の係数

および乗数を修正した式（付録 B 参照）から求めた．ドライアウト開始クオリティ

xdiは， Fig. 2-19 に例を示すように，ドライアウト発生近傍における熱伝達率の変化

を 2 本の直線で近似し，それらの交点で定義した．ドライアウト発生後の二相域で

は， Fig.  2-19 中に示すような実験の特性を踏まえて， x  = xdi と x  = 1 における局所

熱伝達率の予測値を赤破線で示すように線形補間して見積もった．  
 

 

Fig.  2-19 Definit ion of dryout inception quality 
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Fig.  2-20 に， Fig.  2-14 に示す均一・不均一熱負荷時の局所熱伝達率 α とクオリテ

ィ x の関係の実験値を再掲し，上記の予測方法より得られた計算値を中抜きの記号

で併記して比較している．平均質量速度は 100 kg/(m2·s)，分岐前クオリティは 0.1
で，左図に Channel 1,  右図に Channel 2 の結果を示している．熱流束の大きい Channel 
1 では，加熱区間の全域で，計算値は実験値の傾向を比較的よく予測している．一

方で，Channel  2 では， q2 = 2.0,  4.0 kW/m2 の低中クオリティ域において，予測値は

実験値よりもかなり小さい値を示した．これは，榎木ら [21]が式の作成に用いたデ

ータベースに，熱伝達率がかなり高い冷媒である HFC32 のデータが含まれておら

ず，特に，低熱流束・低クオリティ条件で生じる液膜熱伝導蒸発の良好な熱伝達を

十分に再現できていないためである．ただし，前出の Eq. (2.19)に示されるように，

低熱流束側流路の熱伝達率は，全平均熱伝達率に及ぼす寄与が小さいので，低熱流

束側の熱伝達率の予測精度が全平均熱伝達率の見積もりに与える影響は小さい．  
Fig.  2-21 に，2 流路の全平均熱伝達率 α aveについて，実験と計算結果を比較して示

す．実験値は， Fig. 2-17 に示す G a v e  = 100 kg/(m2·s)， x in = 0.1 のデータを再掲したも

のである．均一熱負荷時 q2 /q1  = 1.0 (uniform)には，計算値は実験値をよく予測でき

ている．ただし，平均熱流束 q aveが低下するほど，計算値は実験値より低めの値を見

積もっており，これは，前述したように，榎木らの式は，低熱流束，低クオリティ

域で HFC32 の高い熱伝達率を予測できていないためである．また，熱負荷の不均一

度が比較的大きい条件 q2/q1 < 0.65 の範囲では，計算値は実験値をよく再現している

ことがわかる．  
ここで，流量・クオリティ分配を考慮する重要性を確認するため，流量・入口ク

オリティ分配を考慮しない場合，すなわち，G1 = G2 = 100 kg/(m2·s),  x in1 = x in2 =0.1 と

して算出した全平均熱伝達率を，実験値と比較して Fig.  2-22 に示す．図に見られる

ように，特に，q a v e  = 5.5 と 6.0 kW/m2 の q2 /q1  = 0.35~0.45（橙色の記号），および q a v e  
= 5.0 kW/m2 の q2 /q1  < 0.35（緑色の記号）の条件において，予測値は実験値よりもか

なり高い熱伝達率を示していることがわかる．これは，熱負荷の大きい Channel  1 で

の流量減少を考慮していないため，Channel 1 で生じるドライアウトの範囲を過小に  
 

 
Fig.  2-20 Comparison of calculated heat  transfer coefficient with experiments 

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
0

10

20
Channel 1

 
   

 k
W

(m
2 ·K

)

HFC32
Gave = 100 kg/(m2·s)
xin = 0.1

     (7.0,7.0)
     (7.0,4.0)
     (7.0,2.0)

(q1, q2) kW/m2Exp.   Cal.

x
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1

Channel 2

x



47 
 

 

Fig.  2-21 Comparison of calculated averaged heat  transfer coefficients with experiments  
(G1 ≠ G2,  x in1 ≠ x in2)  

 

 
Fig.  2-22 Comparison of calculated averaged heat  transfer coefficients with experiments  

(G1 = G2,  x in1 = x in2)  
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見積もっていることが原因であり，並列ミニチャンネルの熱伝達率を予測するため

には，流量・クオリティ分配を予測できなければならないことがわかる．  
以上のように，不均一熱負荷 2 並列ミニチャンネルの全平均熱伝達率は，流量・

クオリティ分配を考慮して予測することによって，従来の単一ミニチャンネルを対

象に作成された沸騰熱伝達整理式から予測できることが明らかとなった．  
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2.6 結論  

本章では，各流路の熱負荷を通電加熱で与えた不均一熱負荷 2 並列ミニチャンネ

ルを対象に実験を行い，流量分配および沸騰熱伝達特性に与える熱負荷不均一度，

平均流量，分岐前クオリティおよび冷媒物性値の影響について検討を行った．その

結果，流量分配および熱伝達特性に関して，それぞれ以下の結論を得た．  
 
1 .  均一熱負荷でドライアウトが発生していない状態から，一方の流路の熱流束の

み低下させると，他方の熱流束を固定している流路の下流でドライアウトが発

生し，管外壁温度が上昇した．これは，流路間の熱負荷が不均一になることによ

って不均一な流量分配が生じ，熱流束の大きい流路の流量が，熱負荷の小さい流

路と比べて減少したためである．  
 

2 .  不均一熱負荷条件下の流量・クオリティの不均一分配量を精度よく推定する方

法を検討し，均一熱負荷時の局所熱伝達率とクオリティの関係および単一ミニ

チャンネルの断熱気液二相流摩擦圧力損失の再現式を用いて推定可能であるこ

とを示した．質量速度は最大 ± 3 kg/(m2·s)以内，入口クオリティは最大  ±0.015 以

内の精度である．  
 

3 .  流路間の熱流束差と流量・クオリティ分配の定量的関係について，2 流路の平均

流量，分岐前クオリティおよび冷媒物性の影響を含めて明らかにした．不均一熱

負荷条件下では，流路間の熱負荷差が拡大するほど流量偏向量は増大した．この

とき，各流路の流量は，熱負荷の大きい流路で減少，熱負荷の小さい流路で増大

した．平均流量に対する流量偏差の割合は，流量によらずほぼ一定であり，熱流

束比 q2 /q1  = 0.5 のとき約 8%， q2 /q1  < 0.4 では 10~17%程度であった．また，分岐

前 ク オ リ テ ィ が 小 さ い ほ ど 流 量 分 配 量 は 幾 分 大 き く ， HFC134a の 分 配 量 は

HFC32 と比べて若干大きかった．また，流量の不均一分配とともに，クオリティ

の不均一分配が生じ，各流路へ分配されるクオリティは，流量が増大する流路で

増加，流量が減少する流路で低下した．クオリティの不均一分配は，分岐前クオ

リティが小さいほど，また気相密度が大きい冷媒で大きかったが，平均流量の影

響はほとんど見られなかった．このような流量分配に対するクオリティ分配の

傾向は，バルブで流動抵抗を制御する従来の T 字分岐対象の研究と定性的に一

致した．  
 

4 .  不均一熱負荷並列ミニチャンネルの流量・クオリティ分配を予測する実験再現

式を作成した．式中には，流路間の熱流束差がパラメータとして含まれる．作成

した式による予測値は，流量分配の実験値を ±5%以内，クオリティ分配の実験値

を ±0.015 以内で精度よく再現した．  
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5.  流路間の熱負荷が不均一な場合，2 流路の全平均熱伝達率は，同じ流路間平均熱

流束の均一熱負荷時と比べて同等もしくは低下することを明らかにした．この

とき，熱負荷の不均一度が大きいほど，また，平均熱流束が大きいほど，熱負荷

の大きい流路でドライアウトが生じやすくなるため，平均熱伝達率の低下割合

が大きかった．したがって，並列流路の熱交換性能を正確に予測するためには，

流路間平均の熱負荷だけではなく，流路間の熱負荷差についても考慮する必要

がある．  
 

6 .  従来の単管対象の沸騰熱伝達整理式，ドライアウト開始クオリティ予測式およ

び本研究で作成した流量・クオリティ分配の実験再現式を用い，2 流路平均の熱

伝達率を予測した結果，計算値は実験値をよく再現した．また，流量・クオリテ

ィ分配を考慮しない場合には，計算値と実験値の一致は良くないことを確認し

た．すなわち，並列ミニチャンネルの沸騰熱伝達の予測には，流量・クオリティ

分配を考慮することが重要であることが明らかとなった．  
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第 3 章  
 

沸騰熱伝達および熱交換性能に関する高温流体加熱実験  
 

3.1 概説  

前章の通電加熱実験では，各流路の管内面熱流束が流れ方向に一定の条件におい

て，流路間の熱流束が不均一になることにより流路全体の冷媒平均熱伝達率が低下

することを示した．一方，実際の蒸発器のように，冷媒が管外部を流れる空気によ

って過熱蒸気まで加熱される場合，ドライアウト開始点より後流では冷媒の熱伝達

率が低下して熱流束が低下する．そのため，空気温度が高い風上側冷媒流路では，

ドライアウト発生域が拡大するため冷媒への伝熱量はさほど増加せず，一方空気温

度が低い風下側冷媒流路では伝熱量の顕著な低下が予想される．このような伝熱量

の変化は，熱交換器の性能変化そのものであるので，高温流体加熱実験を行って基

礎特性を明らかにしておくことは重要である．  
本章では，2 並列流路がそれぞれ二重管で構成されたテストセクションを製作し，

内管と外管の隙間を流れる温水により内管を流れる冷媒を加熱する実験を行った．

実機蒸発器を想定した平均流量・平均壁温条件において，流路間の管内面温度が不

均一になった場合，均一熱負荷時と比べて，各流路および 2 流路平均の冷媒への伝

熱量および熱伝達率がどのように変化するか検討した．  

 

3.2 実験装置および実験方法  

3.2.1 実験装置  
(a)  実験装置概略  

本実験で用いた試験装置の概略を Fig.  3-1 に示す．試験装置は，冷媒強制循環ル

ープと， 2 つの温水強制循環ループから構成される．  
冷媒強制循環テストループは，2 章 Fig.  2-1 に示すものと同様であり，冷媒は，循

環ポンプを出て，流量が測定された後に，プレヒータで所定のクオリティまで加熱

される．その後，同一水平面上対称形状の 2 並列流路のテストセクションに分かれ

て流入する．テストセクションの各流路の加熱区間は二重管になっており，内管を

流れる冷媒は，対向して流れる温水によって加熱される．冷媒は，テストセクショ

ンを出て，凝縮器で液単相状態となり，循環ポンプに戻る．  
2 つの温水ループは，テストセクションの 2 並列冷媒流路と個別に熱交換するた

めに設置されている．温水は，循環ポンプを出て，流路ごとに温度調節器で所定の

テストセクション入口温度に調整される．その後，テストセクションにおいて冷媒

と熱交換し，流量が測定された後に，循環ポンプに戻る．  
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Fig.  3-1 Schematic diagram of the test  loop 
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(b)テストセクション  
本実験で用いたテストセクションの概略を Fig.  3-2 に示す．テストセクションは，

同一水平面上に設置された左右対称の 2 並列流路である．冷媒流路は，前章と同じ

形状の銅製円管を用いており，共に内径 1.0 mm, 外径 1.4 mm で，内径 1.0 mm の流

路長は，フランジ部と合わせて 1066 mm である．また，図中赤太線で示す T 字分岐

部は内径 2.0 mm である．冷媒流路中央 800 mm は二重管で構成されており，外管

は，内径 2.0 mm，外径 3.0 mm の銅製円管である．冷媒については，分岐前後の流

体温度と差圧ならびに合流後の圧力を測定した．また，温水については，テストセ

クション入口出口の温度をそれぞれ測定した．  
なお，テストセクションは，前章と同様に，断熱材で覆うことに加えて，冷媒の

蒸発温度に近い温度に保たれた恒温室内に設置することで，周囲空気との熱交換を

抑制した．  
 

 

Fig.  3-2 Schematic diagram of the test  section 
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3.2.2 実験方法  
実験では，テストセクションに冷媒を気液二相状態で流入させ， 2 流路間の熱負

荷を均一あるいは不均一とした状態で，各測定項目の測定を行った．ここで，熱負

荷の差は，冷媒流路の管内面温度に流路間で差をつけることで与えた．すなわち，

管内面温度が高い流路が高熱負荷流路，管内面温度が低い流路が低熱負荷流路であ

る．後に示すように，高熱負荷流路の管内面温度を高くしても，ドライアウト域の

拡大や流量減少により，伝熱量が低下する場合もあり，このような複雑な変化を明

らかにすることが本実験の目的である．熱源である温水の流量は， 2 流路ともに等

しく一定とし，各流路の温水入口温度を変化させることで熱負荷を個別に変化させ

た．  
測定は，全測定項目が定常状態になってから 30 秒以上行い，その時間平均を代表

値とした．サンプリング数は 10 Hz 程度である．  
以下に，各測定項目に関して，データ取得方法およびデータ整理について示す．  
 

(a)  冷媒の圧力の測定  
プレヒータ入口圧力，テストセクション出口圧力の測定は圧力伝送器，テストセ

クション差圧の測定は差圧伝送器を用いて行った．  
 
(b)  冷媒および温水の流量の測定  

2 章と同様に，冷媒および温水の流量測定には，コリオリ式質量流量計を用いた．

また， 2 流路の冷媒平均質量速度 G aveの算出方法は，前章と同様である．  
 
(c)  冷媒および温水温度の測定  

プレヒータ入口，テストセクション入口出口の流体温度の測定には，シース径が

1.6 mm の T 型シース熱電対を，テストセクション入口出口の温水温度の測定には，

シース径 1.0 mm の E 型シース熱電対を使用した．実験で用いた全ての熱電対は，

恒温槽と標準温度計（白金測温抵抗体）を用いて検定を行い，測定誤差 ±0.13 K 以下

の検定曲線を作成して使用した．ただし，本実験で も重要な冷媒と温水の温度差

および温水のテストセクション入口出口間の温度差は，後述 3.2.4 節 (b)に示す飽和

状態の冷媒を用いた検定により， ±0.025 K 以内で評価される．  
 
(d)  プレヒータにおける加熱量の測定  

2 章と同様に，プレヒータでの加熱は，交流電源を用いて直接通電加熱で行い，

通電電力（加熱量）は，データロガーの電流・電圧入力モジュールで測定した電流

と電圧の積から算出した．  
 

(e)  測定機器の仕様と測定誤差  
測定機器の仕様および測定誤差をまとめて Table 3-1 に示す．  
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Table 3-1 Measurement errors 
Measurement i tem Measuring instrument Measurement error 

Absolute pressure Pressure transducer ±0.25% 

Differential  pressure 
Differential  pressure 

transducer 
±0.1 kPa 

Mass f low rate for refrigerant 
and water 

Mass f low meter  

±0.075 g/min 
[The averaged refrigerant  

mass velocity 
 G ave:  ±0.8 kg/(m2·s)] 

Refrigerant temperature T-type thermocouple ±0.13 K 
Water temperature E-type thermocouple ±0.13 K 

Voltage at  preheater Volt  meter ±0.2% 

Current at  preheater Ampere meter ±0.2% 
 
3.2.3 テストセクション分岐前クオリティの算出  

テストセクションで 2 流路に分岐する前のクオリティの算出方法は，前章 2.2.3 節

と同様である．なお，プレヒータにおけるヒートゲイン /ロスの検定試験は，テスト

セクションの入れ替えに伴って再び行い，以下に示す有次元の検定式を得た．  
 

TS,in PH,in
gain/loss,PH air0.0894 0.0814

2
T T

Q T
 

   
 

  (3.1) 

 
ここで， 

 Qgain/loss,PH :  プレヒータでのヒートゲイン /ロス  [W] 
 T air :  周囲空気温度  [K] 
 TTS,in :  テストセクション入口流体冷媒温度  [K] 
 TPH,in :  プレヒータ入口冷媒温度  [K] 

 

テストセクション分岐前クオリティの算出誤差は，ヒートゲイン /ロスの見積もり

誤差を考慮しても， 0.002 以下と小さい．  
 

3.2.4 冷媒への伝熱量の算出  
(a)  テストセクションにおけるヒートゲイン /ロス検定  

各流路の冷媒への伝熱量は，冷媒と熱交換する温水の流量，比熱および入口出口

間の温度変化の積から，ヒートゲイン /ロスも考慮して，見積もった．ヒートゲイン

/ロスは，テストセクション全長 1066 mm において，二重管部 800 mm で温水と周囲

空気との温度差により生じるヒートゲイン /ロス Qgain/loss,water および二重管部前後の計

266 mm で冷媒と周囲空気との温度差により生じるヒートゲイン /ロス Qgain/loss, ref があ

る．以下に，それぞれのヒートゲイン /ロスの検定方法について述べる．  
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二重管部のヒートゲイン /ロス Qgain/loss,water は，冷媒ループを真空状態にした状態で

温水を流動させ，温水のテストセクション入口出口間の温度変化から見積もり，温

水平均温度と周囲空気温度の温度差に対して以下の有次元検定式を作成した．なお，

2 流路ともにヒートゲイン /ロスの測定値がほぼ等しかったため，共に Eq. (3.2)で表

すことができた．  
 

water,in water,out
gain/loss, water air0.0817 0.1239

2
T T

Q T
 

   
 

  (3.2) 

 
ここで， 

 Qgain/loss,water :  テストセクション二重管部で生  
じるヒートゲイン /ロス  

[W] 

 Twater,in :  テストセクション入口温水温度  [K] 
 Twater,out :  テストセクション出口温水温度  [K] 

 
二重管部を除く冷媒流路のヒートゲイン /ロス Qgain/loss, refの検定は，温水を流動させ

ずに冷媒のみ流動させて，テストセクション分岐前後の冷媒温度および周囲空気温

度の測定値から，まず二重管部を含めたテストセクション全体のヒートゲイン /ロス

Qgain/loss, ref, total を算出した．その算出値から， Eq. (3.2)を用いて見積もられる二重管部

800 mm におけるヒートゲイン /ロス Qgain/loss,waterを差し引くことで，二重管部前後の冷

媒流路のヒートゲイン /ロス Qgain/loss, refの有次元検定式を以下のように作成した．  
 

TS,in TS,out
gain/loss, ref air0.3678 0.23

2
T T

Q T
 

   
 

  (3.3) 

 

ここで， 

 Qgain/loss,ref :  テストセクション二重管部前後

で生じるヒートゲイン /ロス  
[W]

 TTS,out :  テストセクション出口冷媒温度  [K]
 

なお，上式で算出されるヒートゲイン /ロスは 2 流路合計の値である． 2 流路それ

ぞれ同様に断熱材を設置しているので， 1 流路あたりのヒートゲイン /ロスは， Eq. 
(3.3)より求まる値の半分とした．   
 
(b)  飽和検定  

温水のテストセクション入口出口間の温度変化を正確に見積もるために，飽和状

態の冷媒を用いて，熱電対の飽和検定を行った．飽和検定実験では，圧力損失が小

さくなるように冷媒を低流量 80 kg/(m2·s)，低クオリティで流動させ，入口から出口

まで飽和温度 T sat = 10°C を保つようにした．温水は，入口温度を冷媒飽和温度と同
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じ 10°C に設定して低流量 20 g/min で流動させた．このとき，温水出口温度は冷媒

飽和温度とほぼ一致するため，圧力から求めた飽和温度の算出値を基準に，温水出

口温度を測定する熱電対を校正した．この校正を，温水の流動方向を冷媒流動方向

に対して並流と向流の 2 通りで行うことにより，温水の入口出口間の温度差および

テストセクション加熱区間入口出口部における温水と冷媒の温度差を，差圧計・圧

力計の測定誤差を含めて， 大でも ±0.025 K 以内で評価できるようにした．  
 
(c)  冷媒への伝熱量の算出  

各流路二重管部の冷媒への伝熱量 Qn は，上述した周囲空気とのヒートゲイン /ロ
スを考慮して，次式により算出した．  

 

 n water p,water water,out,n water,in,n gain/loss,waterQ W c T T Q    (3.4)  

 
ここで，  
 添字 n :  流路番号， 1 or 2  
 Q  :  冷媒への伝熱量  [W] 
 Wwater :  温水質量流量  [kg/s] 
 cp,water :  温水定圧比熱  [J/(kg·K)] 

 
冷媒への伝熱量の測定誤差は，流量計の誤差，温度差評価およびヒートゲイン /ロ

スの見積もりの誤差から，平均質量速度 G ave = 50,  100, 200 kg/(m2·s)の条件で，それ

ぞれ 大 ±4.9%, ±2.5%, ±2.0%と見積もられた．冷媒への伝熱量が小さい，すなわち，

温水の入口出口間の温度差が小さくなるほど誤差は大きくなる．  
また，実験装置の健全性を確認するために，冷媒液単相状態での加熱実験を行い，

Eq. (3.4)から算出した冷媒への伝熱量 Qnに二重管前後のヒートゲイン /ロス Qgain/loss, ref

を加えた Qn+Qgain/loss, refと，冷媒のエンタルピー上昇量を比較した．その結果，両者は，

2%以内の差異でよく一致し，ヒートバランスが良好であることを確認した．  
 
3.2.5 平均熱通過率の算出  
(a)  対数平均温度差の算出   

各流路二重管部において対向して流れる冷媒と温水の平均温度差について，本実

験では，対数平均温度差を用いて次式で定義した．  
 

 
a water,in r,outb a

ln ,n
b water,out r,inb aln /

T T TT TT
T T TT T

     
         

  (3.5) 

 
ここで，  



58 
 

 ΔT ln :  冷媒と温水の平均温度差  [K] 
 ΔT a :  冷媒出口と温水入口の温度差  [K] 
 ΔTb :  冷媒入口と温水出口の温度差  [K] 

 
ここで，冷媒温度は飽和温度とし，テストセクションの差圧と出口圧力からテスト

セクション全体の圧力分布を直線近似したうえで，加熱区間二重管部入口出口の局

所飽和温度をそれぞれ算出した．すなわち，冷媒の飽和温度は， 2 流路でそれぞれ

等しいとした．  
なお，本実験では，全ての条件でテストセクション出口合流後のクオリティは 1.0

以下の二相状態だが，一部の条件では，熱負荷の大きい片側の流路出口で僅かに過

熱蒸気と見積もられる場合がある．その過熱蒸気温度は， Eq. (2.9)および Eq. (2.12)
を用いて流量と入口クオリティを見積もれば算出できるものの，誤差がかなり大き

くなる．そのため，出口が過熱蒸気となる流路に対しても，出口圧力から見積もら

れる飽和温度を用いて対数平均温度差を算出した．これにより，出口近傍の過熱蒸

気部について，温水と冷媒の温度差を実際よりも幾分大きく見積もるため，流路全

体の平均熱通過率を若干低く見積もる．この影響が，後述の冷媒側の壁面過熱度の

算出に与える誤差はおおよそ ±0.05 K 以下と小さい．  
 
(b)  平均熱通過率の算出  

冷媒への伝熱量 Qn，対数平均温度差 ΔT ln,nから，冷媒側の伝熱面積を基準とした各

流路の温水 -冷媒間の平均熱通過率 Knは次式で見積もられる．  
 

n
n

ln,n h,r

QK
T A




  (3.6) 

 
ここで，  
 K  :  平均熱通過率  [W/(m2·K)] 
 Ah,r :  冷媒側 1 流路の伝熱面積  [m2] 

 

3.2.6 温水の熱伝達率の算出  
二重管の外管と内管の隙間を流れる温水の内管外表面上の熱伝達率 αwaterは，事前

に予備実験を行って測定した．予備実験では，冷媒 R410A を二相状態でテストセク

ションに流入させ，温水は 2 流路ともに等しい入口温度で沸騰熱伝達実験と同じ流

量 74 g/min に設定し，各流路の平均熱通過率を Eq. (3.6)を用いて算出した．ここで，

冷媒の熱伝達率 α r を，榎木ら [15]によって報告されている内径 1 mm の水平円管内

を流れる R410A の実験値を参考に決定することで， Eq. (3.7)に示す熱抵抗の関係か

ら，温水熱伝達率 αwaterを算出した．  
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h,water

water h,r n r,n

1 1 1A t
A K  

  
        

 (3.7)  

 
ここで，  
 αwater :  温水熱伝達率  [W/(m2·K)] 
 α r :  冷媒加熱区間平均熱伝達率  [W/(m2·K)] 
 t  :  内管管壁の厚さ  [m] 
 λ  :  内管管材の熱伝導率  [W/(m·K)] 
 Ah,water :  温水側 1 流路の伝熱面積  [m2] 

 
Fig.  3-3 に，榎木ら [15]によって得られた質量速度 G  = 400 kg/(m2·s) ,  熱流束 q  = 4 
kW/m2 における熱伝達率 α とクオリティ x の関係を示す．図に示すように，クオリ

テ ィ x  = 0.1 ~ 0.25 の 範 囲 で は ， ク オ リ テ ィ の 増 加 に 対 し て 熱 伝 達 率 が 約 3.8 
kW/(m2·K)でほぼ一定となっている．予備実験では，平均質量速度を 400 kg/(m2·s)と
し，テストセクション内でクオリティがこの範囲内になるように，冷媒の分岐前ク

オリティおよび温水の入口温度を調整した．このとき，入口クオリティを 0.1 と設

定すると， q  = 4 kW/m2 のとき出口クオリティは 0.25 と見積もられるため，榎木ら

の実験値のクオリティ 0.1 から 0.25 の範囲を積分平均した値を冷媒の熱伝達率 α r と

した．実験は複数回行い，それらの平均から温水の熱伝達率を 4.29 kW/(m2·K)と決

定した．榎木らの実験値の測定誤差 ±10%を考慮して，温水の熱伝達率の算出誤差は

±0.17 kW/(m2·K)以下と見積もられた．この値が，後述する冷媒側の壁面過熱度に与

える影響は ±0.03 K 以下と小さい．  
 

 
Fig.  3-3 The relat ion between measured heat  transfer coefficient and quali ty of R410A 

for a single channel  [15]   
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3.2.7 冷媒側の加熱区間平均壁面過熱度の算出   
冷媒側の加熱区間平均壁面過熱度 ΔT は，次式に示すように，冷媒と温水の平均

温度差 ΔT ln,n から温水側の平均壁面過熱度 ΔTwater,n と二重管内管の平均内外面温度差

ΔT tube,nを差し引くことにより算出した．  
 

n ln,n water,n tube,n n
n h,r water h,water h,r

1 1 tT T T T Q
K A A A 

 
           

 
 (3.8)  

 
ここで，  
 ΔT  :  冷媒側平均壁面過熱度  [K] 
 ΔTwater :  温水の平均壁面過熱度  [K] 
 ΔT tube :  銅管の平均内外面温度差  [K] 

 
 

3.2.8 冷媒の加熱区間平均熱伝達率の算出  
各流路の冷媒加熱区間平均熱伝達率 α r,nは，以下の熱抵抗の関係から求めた．  

 

h,r

r,n n water,n h,water

1 1 1 At
K A  

 
    

 
 (3.9) 

 
なお，以下では，後述する “2 流路平均 ”熱伝達率 α ave と区別するため，各流路の “加
熱区間平均 ”熱伝達率 α r,1,  α r,2を，単に「熱伝達率」と称する．  
 
3.2.9 並列流路の対称性確認実験  

2 流路の熱負荷が等しい場合，冷媒が 2 流路に均等に分配されるか確認を行った．

実験はテストセクション入口から出口まで液単相状態および入口二相の条件で行い，

2 流路の温水の流量と入口温度がそれぞれ互いに等しい場合，温水の出口温度，す

なわち伝熱量が流路間で一致するか検証した．  
Fig.  3-4 に，各流路の温水入口温度に対する温水出口温度を示しており，入口二相

の条件を丸印で，入口から出口まで液単相の条件を三角印でプロットしている．2 流

路の冷媒平均質量速度は 200 kg/(m2·s)であり，入口二相条件では，冷媒の飽和温度

を 10°C，分岐前クオリティを 0.2 として，テストセクション出口合流後のクオリテ

ィが 0.94~1.09 の範囲で見積もられる 4 条件の加熱量で測定した．温水の流量は，

後述の沸騰熱伝達実験と同様に 74 g/min とした． Fig.  3-4 に示すように，いずれの

条件でも，温水の入口温度を揃えた場合， 2 流路の温水出口温度はほぼ等しい．す

なわち， 2 流路の熱交換量はほぼ等しく，冷媒は 2 流路にほぼ均等に分配している

ことが確認された．  
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Fig.  3-4 Measured water outlet  temperatures of the respective channels with water inlet  
temperatures under equal water inlet  temperatures condit ions 
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3.2.10 実験条件   
本実験条件を Table 3-2 に示す．実験条件は，実際の冷凍空調機器で用いられる蒸

発器の運転条件をもとに決定した．冷媒は R410A を用い，飽和温度は 10°C とした．

2 流路の平均質量速度 G aveは 50, 100, 200 kg/(m2·s)の 3 条件とし，分岐前クオリティ

は G ave = 100 kg/(m2·s)のときに 0.1 と 0.2, その他の平均流量条件では 0.2 とした．実

験は，2 流路の算術平均壁面過熱度 ΔT ave を一定に保ったまま，Channel  1 の温水入口

温度を増加，Channel 2 の温水入口温度を低下（すなわち，Channel 1 の壁面過熱度

ΔT1を増大，Channel  2 の壁面過熱度 ΔT2を低下）させることで，2 流路の壁面過熱度

比 ΔT2/ΔT1を 0.15 ~ 1.0 の範囲で変化させて，不均一な熱負荷条件を与えた．  
算術平均壁面過熱度 ΔT ave は，分岐前クオリティ，平均流量の条件ごとに，均一熱

負荷時，すなわち 2 流路の壁面過熱度がともに等しいとき，出口クオリティが 1.0
となるように決定した．この平均壁面過熱度を表中に示している．平均質量速度が

大きく，分岐前クオリティが小さいほど ΔT aveは大きい．  
また，温水の流量は 2 流路ともに 74 g/min で一定とし，温水の入口温度は，

10.5~18.4°C の範囲で変化させた．  
 

Table 3-2 Experimental  condit ions 
Fluid R410A 
Saturation Temperature T sat,  °C 10 
Channel averaged mass velocity  
G ave,  kg/(m2·s) 

50 100 200 

Inlet  (before branching)  
vapor quality x in 

0 .2 0.1 0.2 0.2 

Outlet  quali ty xout for equally heated 
condition 

1.0 

Channel averaged temperature 
difference between Tw and T sat ΔT ave, K

0.67 1.5 1.3 2.3 

The rat io of ΔT2 to ΔT1 ΔT2/ΔT1 0.15 ~ 1.0 
Water mass f low rate,  g/min 74 
Water inlet  temperature,  Twater, in °C 10.5 ~ 18.4 
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3.3 実験結果  

3.3.1 不均一熱負荷条件下の冷媒への伝熱量  
各流路の冷媒への伝熱量 Q1,  Q2と壁面過熱度比 ΔT2/ΔT1の関係を，分岐前クオリテ

ィ x i n  = 0.2 について平均質量速度 G aveごとに Fig.  3-5(a)~(c)に， G ave = 100 kg/(m2·s)に
ついて x in ごとに Fig.  3-6(a),  (b)に示す．図中には， 2 流路の算術平均伝熱量 Q ave (= 
(Q1 + Q2 )/2 )を合わせてプロットしている．流路間の熱負荷が均一，すなわち ΔT2/ΔT1

＝ 1.0 のときには，伝熱量は Channel 1 と 2 でほぼ等しい．また，前述のように，

ΔT2/ΔT1＝ 1.0 のとき出口クオリティが 1.0 となるので，ΔT2/ΔT1＝ 1.0 での伝熱量は平

均流量が大きく分岐前クオリティが小さいほど大きい．図より，いずれの条件でも，

ΔT2/ΔT1 が減少して熱負荷が不均一になった場合，壁面過熱度が増加する Channel 1
の伝熱量はあまり変化せず，一方で，壁面過熱度が低下する Channel  2 の伝熱量は

著しく低下した．Channel 1 では，壁面過熱度が増加するものの，前章で示したよう

に，不均一な流量分配が生じて流量が減少することもあり，熱伝達の悪いドライア

ウト発生区間が拡大する．そのため，Channel  1 では伝熱量の変化が小さく，一方で，

Channel 2 では，壁面過熱度の低下により伝熱量が低下したと考えられる．これらの

各流路の変化により，ΔT2/ΔT1 の減少に伴って 2 流路平均の伝熱量 Q ave は低下した． 
平均流量および分岐前クオリティが平均伝熱量 Q ave の変化に与える影響を検討す

るため， 2 流路平均の熱伝達率を算出した．平均熱伝達率は次式で定義される．  
 

ave
ave

h,r ave

Q
A T

 


 (3.10)  

 
ここで，  
 α ave :   2 流路平均の熱伝達率  [W/(m2·K)] 
 Q ave :   2 流路平均の冷媒への伝熱量  [W] 
 Ah,r :  冷媒側 1 流路の伝熱面積  [m2] 
 ΔT ave :   2 流路平均の壁面過熱度  [K] 

 
本実験では，ΔT ave一定のもと ΔT2/ΔT1を変化させているので，上式に示すように，平

均伝熱量 Q ave は，平均熱伝達率 α ave に比例して変化する． Eq. (3.10)で示される平均

熱伝達率は，各流路の熱伝達率 α r,1,  α r,2から次式のように書き直せる．  
 

1 2

ave 1 2 r,1 1 2 r,2

1 1 1Q Q
Q Q Q Q  

 
 

  (3.11) 

 
ここで，Eq. (3.9)から求まる各流路の熱伝達率 α r , 1 ,  α r , 2 は，加熱区間の面積平均の熱

伝達率であるので，2 流路の平均熱伝達熱抵抗 1/α a v e は，それぞれの流路の平均熱伝

達熱抵抗 1/α r , n を，各流路の伝熱量で重み付き平均した値を意味する．  
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Fig.  3-6 Change of measured heat  t ransfer  rate  to  refrigerant  Q1,  Q2 with ΔT2/ΔT1 

for different the quali t ies before branching at  G a v e  of 100 kg/(m2·s)  
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Fig.  3-7(a),  (b)に， 2 流路の平均熱伝達率 α aveを壁面過熱度比 ΔT2/ΔT1に対してプロ

ットしており， Fig. 3-7(a)は平均質量速度 G ave， Fig.  3-7(b)は分岐前クオリティ x inを

パラメータとしている．Fig. 3-7(a)に示すように，熱負荷の不均一度が小さい ΔT2/ΔT1 
≥ 0.8 の範囲では，高流量 G ave = 200 kg/(m2·s)の平均熱伝達率が低流量と比べてやや

大きい．一方，ΔT2/ΔT1 < 0.8 の範囲では，平均流量の影響は小さくなる．また，Fig. 
3-7(b)に示すように，分岐前クオリティの違いを比較すると，分岐前クオリティ 0.2
の方が，全般に平均熱伝達率が大きい．  

ここで，特に重要な均一熱負荷時に対する不均一熱負荷時の平均熱伝達率の低下

割合 α ave/α ave,equを，壁面過熱度比 ΔT2/ΔT1に対してプロットして， Fig.  3-8(a),  (b)にそ

れぞれ示す． Fig.  3-7 と同様に， (a)は平均質量速度， (b)は分岐前クオリティをパラ

メータとして比較している．Fig.  3-8(a)に示すように，ΔT2/ΔT1 > 0.6 では平均流量の

影響は見られず，均一熱負荷時と比べた低下割合は 5%以下と小さい．一方で，

ΔT2/ΔT1 ≤ 0.6 の範囲では，ΔT2/ΔT1の低下とともに低下割合が顕著に増大し，その低

下割合は，平均流量が大きいほど大きかった．このとき，ΔT2/ΔT1＝ 0.2 の平均熱伝達

率は，均一熱負荷時 ΔT2/ΔT1＝ 1.0 と比較して，G ave = 50 kg/(m2·s)のとき 28%, G ave = 
100 kg/(m2·s)のとき 31%, G ave = 200 kg/(m2·s)のとき 42%低下した．また， Fig.  3-8(b)
に示すように，分岐前クオリティの違いが，平均熱伝達率の低下割合に与える影響

は小さかった．  
以上のように，冷媒への伝熱量は，流路間の壁面過熱度が不均一になるにつれて，

壁面過熱度が増加する流路ではあまり変化せず，壁面過熱度が低下する流路では著

しく低下した．その結果，2 流路平均の伝熱量は大きく低下した．すなわち，実際の

蒸発器においても，不均一熱負荷時の平均伝熱量は，同じ平均壁面過熱度の均一熱

負荷時と比べて確実に低下すると考えられる．また，均一熱負荷時に対する不均一

熱負荷時の平均伝熱量の低下割合，すなわち平均熱伝達率の低下割合は，特に平均

流量が大きいほど大きかった．このような背景から，流路間熱負荷不均一の影響を

含めて熱伝達率を予測できるモデルは非常に有効であるといえる．次の第 4 章では，

本研究で開発した熱伝達予測シミュレーションモデルについて説明する．  
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Fig.  3-7 Change of the averaged heat  t ransfer coefficient  α a v e  with ΔT2 /ΔT1  for different   

G a v e  (a) and x in (b) 

 

 
Fig.  3-8 Change of the averaged heat  t ransfer coefficient  rat io α ave/α ave, equ with ΔT2 /ΔT1  for  

different G ave (a) and x in (b) 
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3.3.2 平均流量が冷媒熱伝達特性に与える影響  
本項では，平均流量が大きいほど不均一熱負荷時に平均熱伝達率が大きく低下し

た原因について詳細に検討する．本章の も重要な結論は，前項に示した内容であ

り，本項は，前項の補足的な内容である．  
Fig.  3-9(a)~(c)に，分岐前クオリティ x in = 0.2 の条件について各流路の熱伝達率 α r,1 ,  

α r,2 および 2 流路の平均熱伝達率 α ave を，平均質量速度 G ave ごとに，壁面過熱度比

ΔT2/ΔT1に対してプロットして示す．また，Fig. 3-10 には，均一熱負荷時と比較した

不均一熱負荷時の各流路の熱伝達率の変化割合 αn/αn, equについて，左図に Channel 1, 
右図に Channel  2 の結果を示している．  

Fig.  3-9 より，平均流量によらず，ΔT2/ΔT1の低下に伴って，Channel 1 では，ドラ

イアウト発生域が拡大するため，熱伝達率 α1が減少していることがわかる．このと

き，均一熱負荷時と比べた熱伝達率の低下割合 α1/α1,equは，Fig.  3-10 左図に示すよう

に，平均流量が大きい方が，低下割合が幾分大きいように見える．また，Channel  2
では，G ave = 50,  100 kg/(m2·s)では熱伝達率 α2が増大し，G ave = 200 kg/(m2·s)のみ熱伝

達率 α2 が減少した．したがって， G ave = 200 kg/(m2·s)では， ΔT2/ΔT1 の低下に伴う

Channel 1 の熱伝達率 α1の低下割合が幾分大きいことに加えて，Channel 2 の熱伝達

率 α2 も低下することにより，平均熱伝達率 α ave の低下割合が も大きくなった．一

方で，G ave = 50 kg/(m2·s)では，Fig.  3-10 に見られるように，両流路の熱伝達率比 α1/α1, 

equ, α2/α2, equが，どちらも G ave = 100 kg/(m2·s)と比べて幾分大きいことにより，平均熱

伝達率の低下割合が も小さかった．以下では，このような熱伝達率の変化，すな

わち， Channel  1 では，流量が大きいほど平均熱伝達率の低下割合が幾分大きく，

Channel 2 では，低流量 G ave = 50,  100 kg/(m2·s)では熱伝達率が増加するのに対して，

高流量 G ave = 200 kg/(m2·s)では低下する要因について，さらに詳しく検討する．  
前述したように，Channel 1 では，壁面過熱度の増大に加えて流量が減少するため，

より一層ドライアウト区間が拡大し，加熱区間平均の熱伝達率が低下していく．そ

こで，前章で作成した流量分配の予測式 Eq.(2.9)を用いて，平均流量条件ごとにどの

程度流量の不均一分配が生じるか計算し，結果を比較した． Fig. 3-11 に，各流路の

質量速度 G1,  G2の予測値を壁面過熱度比 ΔT2/ΔT1に対してプロットして示す．なお，

予測に必要な各流路の平均熱流束 q1,  q2は，次式に示すように，各流路の冷媒への伝

熱量 Qnを伝熱面積 Ah,rで除して求めた．  
 

n
n

h,r

Qq
A

   (3.12) 

 
ここで，  
 添字 n :  流路番号 ,  1  or 2  
 q :  管内面平均熱流束  [W/m2] 
 Ah , r  :  冷媒側 1 流路の伝熱面積  [m2] 
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Fig.  3-11 に示すように，平均質量速度が大きいほど，不均一熱負荷時の流量分配量

は大きいと予測される．また， Fig.  3-12 に，平均質量速度 G ave に対する流量分配の

割合 ΔG /G aveを，平均質量速度をパラメータとして示す．低流量 G ave = 50,  100 kg/(m2·s)
では，平均流量に対する流量分配割合は同程度であり，高流量 G ave = 200 kg/(m2·s)で
は，低流量条件と比べて流量分配割合が幾分大きい．したがって，Channel 1 では，

高流量 G ave = 200 kg/(m2·s)のとき，低流量と比べて流量低下割合が大きく，ドライア

ウトがより拡大した結果，Fig.  3-10 に示すように熱伝達率 α1が幾分大きく低下した

と考えられる．  
続いて，Channel 2 について検討する． Fig.  3-13 に，榎木ら [15]によって得られた

内径 1 mm の円管内を流動する R410A の沸騰熱伝達率 α とクオリティ x の関係を示

すとともに， Fig.  3-14 に，各流路の平均熱流束 q1,  q2を壁面過熱度比 ΔT2/ΔT1に対し

てプロットして示す． Fig.  3-13 に示すように，榎木らは，熱流束が 8 kW/m2 より大

きい場合，熱流束 8 kW/m2 以下と比べて熱伝達率が良好で，熱流束の増加に伴って

熱伝達率が増大する核沸騰熱伝達が支配的な伝熱様式となり，また，熱流束が 8 
kW/m2 以下のときには，低クオリティ域で液膜熱伝導，中高クオリティ域で二相強

制対流蒸発が支配的な伝熱様式となり，熱流束の影響は比較的小さいことを報告し

て いる [15]．本実験の均一熱負荷条件では， Fig.  3-14 に示 すように ， G ave = 200 
kg/(m2·s)  のみ平均熱流束が 10 kW/m2 を超えており，核沸騰熱伝達が支配的である

と考えられる．均一熱負荷時から ΔT2/ΔT1 が低下して 0.6 以下になると，Channel 2
の熱流束が 8 kW/m2 を下回って，核沸騰熱伝達から強制対流蒸発あるいは液膜熱伝

導蒸発に伝熱様式が変化する．したがって，Fig.  3-10 右図に示したように，ΔT2/ΔT1

の低下に伴って，G ave = 200 kg/(m2·s)のみ Channel 2 の熱伝達率が均一熱負荷時から

低下していくのは，伝熱様式が，比較的熱伝達率の大きい核沸騰から，強制対流ま

たは熱伝導による蒸発に変化したためと考えられる．このことに加えて， Fig. 3-13
の G  = 200 kg/(m2·s)のグラフに示すように，G  = 200 kg/(m2·s)の低熱流束 2~8 kW/m2

では，高クオリティ域から低中クオリティ域への熱伝達率の低下割合が他の流量条

件と比べて大きいこともあって，平均熱伝達率がさらに低下したと考えられる．ま

た，G ave = 50 kg/(m2·s)の方が， G ave = 100 kg/(m2·s)よりも均一熱負荷時と比べた熱伝

達率の増加割合が大きい理由は，Fig.  3-13 に見られるように，G  = 50 kg/(m2·s)では，

熱流束の低下に対して熱伝達率は同じか若干増大しているのに対して， G  = 100 
kg/(m2·s)ではやや低下する傾向があるためと考えられる．  
 



70 
 

      

0
0.

2
0.

4
0.

6
0.

8
1

0246810

Δ
T 2

/Δ
T 1

1, 2     kW/(m
2
·K)

G
av

e
 =

 5
0 

kg
/(m

2 ·s
)

x i
n =

 0
.2

Δ
T a

ve
 =

 0
.6

7 
K    

C
h.

1
C

h.
2

C
h.

av
e (a

)  
G

av
e
 =

 5
0 

kg
/(m

2 ·s
), 
x i

n =
 0

.2

0
0.

2
0.

4
0.

6
0.

8
1

Δ
T 2

/Δ
T 1

G
av

e
 =

 2
00

 k
g/

(m
2 ·s

)
x i

n =
 0

.2
Δ
T a

ve
 =

 2
.3

 K    

C
h.

1
C

h.
2

C
h.

av
e (c

)  
G

av
e
 =

 2
00

 k
g/

(m
2 ·s

), 
x i

n =
 0

.2

0
0.

2
0.

4
0.

6
0.

8
1

Δ
T 2

/Δ
T 1

G
av

e
 =

 1
00

 k
g/

(m
2 ·s

)
x i

n =
 0

.2
Δ
T a

ve
 =

 1
.3

 K    

C
h.

1
C

h.
2

C
h.

av
e (b

)  
G

av
e
 =

 1
00

 k
g/

(m
2 ·s

), 
x i

n =
 0

.2

Fi
g.

 3
-9

 C
ha

ng
e 

of
 h

ea
t 

tr
an

sf
er

 c
oe

ff
ic

ie
nt

 i
n 

ea
ch

 c
ha

nn
el

 α
1,

 α
2 

w
it

h 
Δ

T 2
/Δ

T 1
 f

or
 d

if
fe

re
nt

 a
ve

ra
ge

d 
m

as
s 

ve
lo

ci
ti

es
 



71 
 

 
Fig.  3-10 Change of heat  t ransfer  rat io in each channel  α1 /α1 , e q u ,  α2 /α2 , e q u  with ΔT2 /ΔT1  

 
 

 
Fig.  3-11 Flow maldistr ibution est imated  Fig.  3-12 Flow maldist r ibution rat io ΔG /G ave 

       by Eq.(2.9)   
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Fig.  3-13 The relat ion between measured heat  t ransfer  coefficient  and quali ty of R410A  

for a single channel  [15] 

 

 
Fig.  3-14 Change of the averaged heat  f luxes in  the heating sect ion q1,  q2 with ΔT2 /ΔT1  
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3.4 結論  

本章では，二重管の内管と外管の隙間を流れる温水によって内管を流れる冷媒が

加熱される 2 並列ミニチャンネルを対象に実験を行い，実機蒸発機を想定した平均

流量・平均壁温条件において，流路間の壁面過熱度が不均一になった場合，均一熱

負荷時と比べて，各流路および 2 流路平均の冷媒への伝熱量がどのように変化する

か検討を行った．その結果，以下の結論を得た．  
 
1 .  流路間の壁面過熱度差が拡大するにつれて，壁面過熱度が増加する流路では伝

熱量はあまり変化せず，壁面過熱度が低下する流路では著しく低下した．これは，

高過熱度流路では，壁面過熱度が増加するものの，流量が減少してドライアウト

発生区間がより一層拡大するためであり，一方で，低過熱度流路では，過熱度の

低下とともに熱流束が低下するためである．結果として，流路間の壁面過熱度差

が拡大するとともに，2 流路平均の冷媒への伝熱量は低下した．すなわち，実際

の蒸発器においても，同じ平均壁面過熱度で比較した場合，不均一熱負荷時の平

均伝熱量は，均一熱負荷時と比べて確実に低下することを明らかにした．   
 

2 .  均一熱負荷時に対する不均一熱負荷時の平均伝熱量の低下割合，すなわち平均

熱伝達率の低下割合は，壁面過熱度比Δ T2 /ΔT1 が 0.6 より大きい範囲では 5%以

下と小さく，一方で，Δ T2 /ΔT1  ≤ 0.6 の範囲では，Δ T2 /ΔT1 の低下とともに顕著

に増大した．その低下割合は，平均流量が大きいほど大きく，壁面過熱度比

ΔT2/ΔT1 = 0.2 のとき均一熱負荷時と比較して， G ave = 50 kg/(m2·s)のとき 28%,    
G ave = 100 kg/(m2·s)のとき 31%, G ave = 200 kg/(m2·s)のとき 42%低下した．この原

因について，各流路の加熱区間平均熱伝達率の変化から検討した．以下に，各流

路の検討結果を示す．  
 

・高過熱度流路では，壁面過熱度が増加するにつれて熱伝達率が低下し，平均流

量が大きいほど，均一熱負荷時と比べた不均一熱負荷時の熱伝達率の低下割合

が大きかった．これは，流量が大きいほど高過熱度流路の流量減少割合が増大

するため，ドライアウト発生区間がより拡大したためと考えられる．  
・低過熱度流路では，壁面過熱度が低下するにつれて， G a v e  = 50, 100 kg/(m2·s)で

は熱伝達率が増大し，G a v e  = 200 kg/(m2·s)では熱伝達率が低下した． G a v e  = 200 
kg/(m2·s)では，過熱度の低下に伴って，熱伝達率が比較的高い核沸騰熱伝達から

強制対流蒸発あるいは液膜熱伝導蒸発に伝熱様式が変化したことが主な原因で

ある．また，G a v e  = 50 kg/(m2·s)では，熱流束の低下とともに，熱伝達率が同じも

しくは増大する傾向があり，一方で， G a v e  = 100 kg/(m2·s)では，熱伝達率が低下

する傾向があるため，G a v e  = 50 kg/(m2·s)の方が， G a v e  = 100 kg/(m2·s)と比べて熱

伝達率の増加割合が大きかった．  
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第 4 章  

 

並列ミニチャンネルの沸騰熱伝達および  

流量分配予測シミュレーション  

 

4.1 概説  

本章では，本論文で最も重要な，並列ミニチャンネルの沸騰熱伝達率および流量

分配を予測するシミュレーションモデルについて，モデルの説明と，シミュレーシ

ョン結果の考察を行う．本モデルは，各流路の計算には単一流路対象の圧力損失予

測式と沸騰熱伝達整理式を用い，別に並列流路間の相互作用を計算することで流量

分配を含む沸騰熱伝達性能を予測するモデルであり，ヒートポンプ蒸発器の開発・

設計に非常に有用である．本章では，本モデルによる加熱区間流れ方向のクオリテ

ィ・熱伝達率の変化，流量分配の予測結果を示し，得られた各流路の冷媒への伝熱

量を 3 章の実験結果と比較することでモデルの妥当性を検証する．また，実機蒸発

器に近い 10 並列ミニチャンネルを対象とした計算を行い，並列流路間の熱負荷の

分布が流路平均の伝熱量に与える影響を明らかにする．  

 

4.2 シミュレーションモデル  

4.2.1 モデル概要  

Fig. 4-1 に， 2 並列の場合を例に，シミュレーションモデルの物理的構造を示す．

並列流路がそれぞれ高圧ヘッダと低圧ヘッダに接続されており，ヘッダ間の圧力差

を駆動力として，冷媒が高圧側から低圧側に流動する．低圧ヘッダの圧力は一定と

し，高圧ヘッダの圧力を各流路の入口流量の和が目標値でほぼ一定に保たれるよう

に制御する．各流路は，同じ内径の一様円形断面とし，流れ方向に加熱部と非加熱

部を設けている．  

本モデルでは，以下の仮定のもと計算を行う．  

 

1. 二相流は気相と液相の相対速度を考慮しない均質流として取り扱う．  

2. 管内主流方向 1 次元の変化のみを対象として計算を行う．すなわち，流路断面方

向の温度，圧力および流速の分布は考慮しない．  

3. 物性値に与える圧力損失の影響は無視する．  

4. サブクール沸騰は生じないとする．  

5. エネルギー保存式において，粘性散逸，運動エネルギー，位置エネルギーおよび

摩擦損失は無視する．  
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Fig. 4-1 Schematic diagram of the simulation model  

 

また，本シミュレーションモデルでは，質量保存式およびエネルギー保存式につ

いて，対象流体を追跡するラグランジュの方法を用いる．上述の仮定より，対象流

体とともに移動する微小検査体積から見た主流方向 1 次元の質量保存式，エネルギ

ー保存式はそれぞれ以下の Eq. (4.1)，Eq.  (4.2)で表される．  

 

  0
d

V
dt

   (4.1)  

 

4dh q

dt D
  (4.2)  

 

ここで，  

 t  :  時刻  [s]  

 ρ :  流体平均密度  [kg/m3]  

 V :  検査体積  [m3]  

 h :  比エンタルピー  [J /kg]  

 q :  管内面熱流束  [W/m2]  

 D :  流路径  [m] 

 

Eq. (4.1)および Eq.  (4 .2)について，陽解法を用いることを前提に差分化を行うと，

ある対象計算格子について時刻 t と t  + 1 の関係式は，それぞれ Eq. (4.3)，Eq. (4.4)

で表される．  

 
t 1 t 1 t t 0z z       (4.3) 

 

Heated 
section

Unheated 
section

Unheated 
section

Flow

ΔPex

Channel 1

Channel 2

Low pressure
header

High pressure
header
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t 1 t
t

4q t
h h

D
 
   (4.4)  

 

ここで，  

 添字 t  :  時間ステップ   

 Δz :  対象計算格子の流路流れ方向に占める長さ  [m] 

 Δ t  :  時間ステップの間隔  [ t ]  

 

Fig. 4-2 に，計算格子の移動の概略を示す．Eq.  (4.3)で表される質量保存式は，あ

る計算格子の質量が不変であることを表す．非加熱区間では，流体のエンタルピー

変化がないため，流れ方向に計算格子の密度および長さは一定である．計算格子が

加熱区間に流入すると，Eq.  (4.4)に示されるエネルギー保存式を満足するように，流

体の比エンタルピーが増加する．流体の比エンタルピーの増加により，流体のクオ

リティが増加して平均密度が減少するため，計算格子の体積（計算格子長さ）が増

加する．対象の計算格子のクオリティ変化および平均密度は次式で表される．  

 
t 1 t

t 1 t
t

' ' 4h h h h q t
x x

h h D h


   
   

  
 (4.5)  

 
t t

t
G L

1 1x x

  


   (4.6)  

 

ここで，   

 x :  クオリティ  [ -]  

 h '  :  飽和液の比エンタルピー  [J /kg]  

 Δh :  蒸発潜熱  [J /kg]  

 ρG  :  気相密度  [kg/m3]  

 ρL  :  液相密度  [kg/m3]  

 

Fig. 4-2 Simple overview of  the movement of the control  volume 
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ある時刻 t の計算では，Eq. (4.3)と Eq. (4.4)から計算格子間の相対速度と各計算格

子の平均密度が求まる．ここで，前時刻 t -1 の計算で求まる時刻 t の流体入口速度を

用いると，各計算格子の絶対速度（平均流速 u）が決定できる．  

また，流れ方向 1 次元について，空間に固定された微小検査体積から見た運動量

保存式は以下の式で表される．  

 

   2 f sin
P P

u u g
t z z z
     

    
   

 (4.7) 

 

ここで，  

 u :  平均流速  [m/s] 

 ∂P f/∂z :  摩擦圧力損失勾配  [Pa/m] 

 g :  重力加速度  [m/s2]  

 θ :  水平面と主流正方向のなす角  [rad] 

 P  :  圧力  [Pa] 

 

ここで，摩擦圧力損失勾配 ∂P f /∂z は，二相域では内径 1 mm における R410 と HFC32

の断熱二相流摩擦圧力損失勾配の実験値 [14],  [17]の再現式を作成して用いた．単相

域では単相層流および乱流を対象とした管摩擦係数予測式から算出した．摩擦圧力

損失勾配の計算の詳細は，付録 A に示す．  

 Eq.  (4.7)を流路の入口から出口まで，すなわち流れ方向距離 z で積分し，いわゆる

摩擦損失 ΔP f，位置損失 ΔP s，加速損失 ΔP a を用いて，速度の時間変化 ∂u /∂t を陽解法

を適用して表すと，速度の時間変化は次式のように表される．  

 
2

t+1 t t t t t
ex f s a t

( )
4

D t
u u P P P P

M

 
           (4.8) 

 

ここで，   

 ΔP ex :  ヘッダ間の圧力差  [Pa] 

 ΔP f :  摩擦圧力損失  [Pa] 

 ΔP s :  位置損失  [Pa] 

 ΔP a :  加速損失  [Pa] 

 M  :  流路全体の冷媒質量  [kg]  

 

Eq. (4.8)は，冷媒の流動の駆動力がヘッダ間の圧力差，抗力が流路出入口間で生じ

る摩擦損失，加速損失および位置損失に相当する力の和であることを表す．駆動力

と抗力が等しい場合，速度の時間変化は 0 であり，等しくない場合に速度変化が生

じる．  
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4.2.2 境界条件  

計算では，境界条件として，流路の仕様（流路径，流路数および加熱・非加熱区

間長さ）に加えて，入口ヘッダ部のクオリティ（実験の分岐前クオリティに相当）

を与えた．これらはいずれも時間変化しない一定値である．また，加熱区間伝熱面

における境界条件は，管内面熱流束一定（ q  = const）もしくは管内面温度一定（ Tw  = 

const）を選択でき，ここでは，管内面温度一定で計算を行った．   

管内面温度一定条件では，計算格子ごとに流れ方向局所における周方向平均の熱

伝達率と熱流束を計算する．熱流束 q は，次式で求められる．  

 

w b( )q T T    (4.9)  

 

ここで，   

 q :  熱流束  [W/m2]  

 α :  熱伝達率  [W/(m2·K)]  

 Tw :  管内面温度  [K] 

 Tb :  流体混合平均温度  [K] 

 

ここで，熱伝達率 α は，ドライアウト発生前の二相域については，第 1 章 1.2.4 節に

示す榎木らの沸騰熱伝達整理式 [21]から算出し，過熱蒸気域については， Dittus-

Boelter の単相乱流熱伝達整理式から算出した．ドライアウト開始クオリティ xdiは，

第 2 章 Fig. 2-17 に示す方法と同様に定義し，本研究と同じ内径 1.0 mm，同じ冷媒

R410A を用いた榎木らの沸騰熱伝達実験結果 [15]の特性を再現するように，従来径

管に対する吉田らの式 [41]の係数および乗数を修正した式を作成して用いた（付録

B 参照）．ドライアウト発生後の二相域では，実験の特性 [15]を踏まえて， x  = xdi と

x  = 1 におけるそれぞれの熱伝達率を線形補間して見積もった．  
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4.2.3 計算方法  

計算フローを Fig. 4-3 に示す．境界条件と冷媒物性を設定すると，まず非加熱の

初期定常状態が算出される．その後は非定常計算を行い，管内面一様の熱流束また

は壁温を一定あるいは時間変化させながら与えることができる．計算では，4.2.1 項

で述べたように，各流路について，ある時刻の流れ方向の速度分布と密度分布が，

Eq. (4 .3)，Eq.  (4.4)および流体入口速度から計算される．その後，Eq.  (4.8)より，同

時刻の各流路の速度変化勾配が計算され，次時刻の各流路の入口質量速度が求めら

れる．また，次時刻の各流路入口クオリティは，ここで定まった入口質量速度から

第 2 章 Eq. (2 .12)を用いて求められる．このとき，並列流路の平均入口質量速度は目

標値から僅かにずれ，次々時刻の平均入口速度を目標値になるべく近づけるように

次時刻の高圧ヘッダの圧力が制御される．  

 

  

 

Fig. 4-3 Calculation flow chart   

START

・Refrigerant properties
・Specification of flow channel
・Quality at inlet header

・Calculation of mass velocities Gin,1, Gin,2 and  
inlet qualities xin,1, xin,2 in respective channels

・Calculation of pressure difference between headers

・Calculation of density ρ, velocity u in each   
control volume from Eq. (4.3) , Eq. (4.4), and inlet   
mass velocities Gin,1, Gin,2

・Calculation of mass velocities Gin,1, Gin,2 and    
inlet qualities xin1, xin2 in respective channels at  
next time step

・Control of pressure at an inlet header

Next time step
t + 1

Input of conditions

・Calculation of velocity change Δu of each channel 
from Eq. (4.8)

Initial steady condition 
without heating

・Input of heat flux q or wall temperature Tw

Calculation at a time step t
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4.2.4 計算条件  

計算条件を Table 4-1 に示す．計算条件は 3 章の実験条件に合わせている．冷媒に

は，飽和温度 10 °C の R410A を使用した．流路は水平の円形流路とし，加熱区間を

0.8 m，加熱区間前後の非加熱区間をそれぞれ 0.133 m とした．分岐前クオリティ（入

口ヘッダのクオリティ）は 0.1 と 0.2 とし，平均質量速度は 50, 100, 200 kg/(m2·s)の

3 条件とした．  

加熱については，各流路の管内面温度すなわち壁面過熱度 ΔT n = (Tw,n – T sat)を主流

方向に一定とし，2 流路の算術平均壁面過熱度 ΔT ave 一定のもと，Channel 1 の壁面過

熱度 ΔT1を増加，Channel 2 の壁面過熱度 ΔT2を低下させることで不均一な熱負荷条

件とした．平均壁面過熱度 ΔT ave は，条件ごとに，第 3 章の実験で得られた値と同じ

値を用いた．すなわち，実験において，均一熱負荷時に出口クオリティがほぼ 1.0 と

なる値である．  

また，時間ステップは 0.001 s とし，実験と同様に，定常となった状態でデータを

取得した．なお，時間ステップを 0.0001 s としても結果は変わらないことを確認し

ている．  

 

Table 4-1 Simulation condit ions 

Fluid R410A 

Saturation Temperature T sat,  °C 10 

Flow direction Horizontal  

Channel cross-sectional  shape Circular 

Channel inner diameter,  mm 1.0  

Heated length, m 0.8 

Entrance- and exit -side unheated length,  m  0.133, 0.133 

Channel averaged inlet  mass velocity Gave,  

kg/(m2·s)  
50 100 200 

Inlet  (before branching)vapor quality x in 0.2 0.1  0.2  0.2 

Channel averaged temperature difference 

between Tw and T sat,  ΔT ave,  K 
0.67 1.5 1.3 2.3 

The rat io of ΔT n to ΔT 1 ,  ΔT n/ΔT1 

(where n is  total  channels number,  2 or 9)  
0.15 ~ 1.0 

Time step Δt ,  s  0.001 
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4.3 2 並列流路を対象としたシミュレーション  

4.3.1  加熱区間流れ方向のクオリティ，熱伝達率および熱流束分布ならびに流  

量分配の予測  

シミュレーションから得られるクオリティ x，熱伝達率 α および熱流束 q の加熱

区間流れ方向 z に対する変化について，平均質量速度 Gave = 100 kg/(m2·s)，分岐前ク

オリティ x in = 0.2 の条件を例に，均一熱負荷時 ΔT2/ΔT1 = 1.0 (ΔT1 = ΔT2 = 1.3 K) の結

果を Fig. 4-4(a)に，不均一熱負荷時 ΔT2/ΔT1 = 0.4 (ΔT1 = 1.86 K, ΔT2 = 0.74 K)の結果を

Fig. 4-4(b)に，それぞれ示す．図中には，ドライアウト開始点を黒丸印で示すととも

に，計算で得られた各流路の入口質量速度 G i n 1,  G i n2 および冷媒への伝熱量 Q1,  Q2 を

数値で記している．冷媒への伝熱量 Qnは，次式で算出した．  

 

n in,n c,r out,n in,n( )Q G A x x h    (4.10) 

 

ここで，  

 添字 n  :  流路番号   

 Q :  冷媒への伝熱量  [W] 

 G i n  :  入口質量速度  [kg/(m2·s)]  

 A c,r :  冷媒側 1 流路の流路断面積  [m2]  

 xout :  出口クオリティ  [ -]  

 x in :  入口クオリティ  [ -]  

 Δh :  蒸発潜熱  [J /kg]  

 

Fig. 4-4 (a)に示すように，流路間で壁面過熱度が等しい場合，クオリティや熱伝

達率などの計算値は 2 流路ともに同じ値を示す．このとき，クオリティは流れ方向

に沿って増加し， z  = 0.48 m でドライアウト開始クオリティ xdi = 0.77  に達する．ド

ライアウト発生後，クオリティの増加勾配は，ドライアウト発生前と比べて緩やか

になっている．これは，熱伝達率と熱流束の変化からわかるように，ドライアウト

により熱伝達率が急減し，熱流束が著しく低下したためである．また，加熱区間出

口では，クオリティは 1 に達し，熱伝達率は蒸気単相流の値となった．このとき，

各流路の伝熱量は 0.0127 kW であり，実験値 0.0132 kW とほぼ一致した．  

一方で， Fig. 4-4 (b)に見られるように， 2 流路の壁面過熱度が異なる ΔT 2 /ΔT1=0.4

の場合，Channel 1 では，壁面過熱度の上昇によりドライアウト発生前の熱流束が均

一熱負荷時よりもかなり増大した．そのため，クオリティは，流れ方向に急増し，

均一熱負荷時よりも上流の z  =  0.24 m でドライアウト開始クオリティに達し，ドラ

イアウト発生域が拡大した．しかしながら，予測された Channel 1 の質量速度は 95.7 

kg/(m2·s)と流量の不均一分配は小さく，また，出口クオリティは均一熱負荷時と比

べてほとんど変わらないため，伝熱量 Q1 は 0.0128 kW と均一熱負荷時とほぼ等しい  
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Fig. 4-4 Changes of calculated quali ty,  heat  t ransfer coeff icient , and heat  f lux in each  

channel with flow direction length from the  heating inception under equally and  

unequally heated condit ions 

 

値となった．一方で，壁面過熱度の小さい Channel  2 では，加熱区間出口クオリティ

が 0.65 程度となり，ドライアウトは生じなかった．そのため，Channel 1 と比べて

下流域でも高い熱伝達率を示すものの，壁面過熱度が小さく熱流束が低下するため，

伝熱量は 0.0082 kW と，均一熱負荷時よりもかなり低下した．したがって，壁面過

熱度が不均一の場合，Channel 1 では伝熱量の変化は小さく，Channel 2 では伝熱量

が低下するため，2 流路合計の冷媒への伝熱量 Q1+Q2 は，ΔT 2 /ΔT1=1.0 の均一熱負荷

時と比較して約 17%減少した．すなわち， 3 章に示す実験と同様の傾向を示した．  
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シミュレーションモデルにより得られた各流路の入口質量速度 G i n 1,  G i n 2 を，壁面

過熱度比 ΔT2/ΔT1に対してプロットして， Fig. 4-5 に示す．それぞれ，平均質量速度

Gave，分岐前クオリティ x in の条件ごとに示している． 2 章に示す実験結果と同様に，

全般に ΔT2/ΔT1が低下するにつれて，Channel 1 の流量が減少，Channel 2 の流量が増

大して， 2 流路間の流量差が拡大した．このとき，平均流量に対する流量の分配量

は，同じ平均流量で比較すると入口クオリティが小さいほど大きく，同じ分岐前ク

オリティで比較すると平均質量速度が大きいほど大きい．これらは，いずれも実験

結果の示す傾向と同じである．  

また，各流路の出口クオリティ xout1,  xout2 と壁面過熱度比 ΔT2/ΔT1の関係を Fig.  4-6

に示す．いずれの条件でも，ΔT2/ΔT1 が低下するにつれて，Channel 1 の出口クオリ

ティは僅かに上昇し，Channel 2 の出口クオリティは著しく低下した．これは， Fig. 

4-4 に例を示したとおり，Channel 1 では，壁面過熱度が増加して流量が減少するも

のの，壁面温度は飽和温度に比較的近く，高い過熱蒸気温度まで加熱できないため

である．一方で，Channel 2 では，壁面過熱度の低下とともに熱流束が低下するうえ

幾分流量が増大するため，出口クオリティは顕著に低下した．このとき，出口クオ

リティ x o u t 2 は，いずれの平均流量・分岐前クオリティ条件でも，ΔT 2 /ΔT 1  ≥  0.6 のと

きには 0.8 より大きく比較的高い値を示すが，ΔT 2 /ΔT1 が 0.6 を下回ると顕著に低下

し，ΔT 2 /ΔT 1  = 0.2 のときには 0.6 以下と大きく低下した．  

Fig. 4-7 には，Gave = 100 kg/(m2·s)， x in = 0.2 の条件を例に，壁面過熱度比 ΔT 2/ΔT1

ごとに，加熱区間に占めるドライアウト発生前の湿り域区間（ Pre-dryout）を青色，

ドライアウト発生後の区間（ Post-dryout）を黄色で色分けして示す．それぞれ左図に

Channel 1，右図に Channel 2 の結果を示している．Channel 1 では，壁面過熱度が増

加するにつれて，ドライアウト発生区間が単調に拡大し，ΔT2/ΔT1 ＝ 0.2 のときには，

加熱区間の 81%でドライアウトが生じた．一方で，Channel 2 では，壁面過熱度比の

低下とともに，ドライアウト発生区間が縮小するものの，ΔT 2/ΔT1 ≤ 0.4 以下では，

ドライアウトは発生しないため，加熱区間の平均熱伝達率の変化（増大）は小さく

なる．  

以上のように，各流路の伝熱量や流量分配量の予測を目的に作成した本シミュレ

ーションモデルは，各流路への流量分配量に加え，加熱区間流れ方向のクオリティ，

熱伝達率および熱流束変化を定量的に予測した．次節では，冷媒への伝熱量につい

て，計算値と実験値を比較して，本モデルの予測精度を確認する．  
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Fig. 4-7 Change of the length of  pre-dryout and post -dryout regions in the heating  

section at  x in = 0.2 and Gave = 100 kg/(m2·s)  
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4.3.2 モデルの妥当性  

本項では，シミュレーションモデルの計算結果を，第 3 章に示した実験結果と比

較することにより，モデルの妥当性を検証する．ただし，本モデルは，実機蒸発器

の伝熱形式を再現するために，管内面温度を流れ方向に一定（以下，壁温一定モデ

ルと呼ぶ）として与えており，対向して流れる温水で冷媒を加熱した第 3 章の実験

とは，伝熱形態が幾分異なる．そこで，その影響について確認するため，簡易な冷

媒 -温水対向流熱交換モデル（以下，壁温変化モデルと呼ぶ）も作成して，実験値と

壁温一定モデル，壁温変化モデルを比較した．   

 

4.3.2.1 壁温変化モデル概要  

Fig. 4-8 に，壁温変化モデルの概略を示す．第 3 章に示す実験装置の 1 流路をモデ

ル化し，定常流れを仮定している．加熱区間 800 mm を距離で 80 等分し，冷媒と温

水は，互いに熱交換しながら流れ方向にエンタルピーが変化する．管壁内の熱抵抗

は非常に小さいので無視し，温水側と冷水側の管壁温度 Tw は同じ値と仮定した．冷

媒側の熱伝達率は， 4.2.2 節に示す方法と同様に，榎木らの式 [21]，ドライアウト開

始クオリティ予測式 (付録 B 参照 )および Dittus-Boelter の式から見積もり，温水の熱

伝達率は実験と同じ値 4.29 kW/(m2·K)を用いた．また，流体の圧力は流れ方向に一

定とした．  

計算は，壁温一定モデルと同じ各流路の冷媒流量 G in,n，冷媒入口クオリティ x in,nお

よび実験値と同じ温水出口温度 Twater,out,nを境界条件として与えて，流路ごとに計算を

行った．計算結果として得られる冷媒出口温度 T ref,out,n および温水入口温度 Twater,in,n か

ら，第 3 章に示すデータ整理方法と同様の手順で，冷媒への伝熱量 Qn と壁面過熱度

ΔTnを算出した．  

 

 

 

Fig. 4-8 Schematic diagram of the refr igerant-water  heat  exchanged model  
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4.3.2.2 実験結果との比較  

Fig. 4-9 に， 3 章 3.3.1 節に示した各流路の冷媒への伝熱量 Q1,  Q2の実験値と壁面

過熱度比 ΔT2/ΔT1の関係を再掲し，図中に，実験と同じ平均壁面過熱度 ΔT ave で計算し

た壁温一定モデル (Twall,const)および壁温変化モデル (Twall,variable)の計算結果を併記して，比

較している．実験値に付すバーは測定誤差であり，計算値に付すバーは，榎木らの

式 [21]の予測精度 ±15%を考慮して計算した誤差である．図に示すように，実験値の

誤差は非常に小さい．  

まず，いずれの条件においても，壁温一定および壁温変化モデルによる計算値は，

実験による壁面過熱度比 ΔT 2/ΔT1の変化に対する Channel 1 と 2 の伝熱量 Q1,  Q2 の変

化の傾向を再現している．そして，Channel 1 では全ての条件で，壁温一定と壁温変

化モデルの計算値はほぼ等しく，両モデルと実験値との差異は ±7%以内とよく再現

している．ただし，実験値と計算値の間にエラーバーより幾分大きい差異がみられ

るのは，計算値のエラーバーには，各流路流量およびドライアウト開始クオリティ

の予測誤差を含まないためと考えられる．  

Channel 2 についても， x in = 0.2 の Gave = 50， 100 kg/(m2·s)の条件では，壁温一定と

壁温変化モデルによる計算値はほぼ同じ値を示し，実験値をよく予測していること

が確認できる．一方で，Gave = 100 kg/(m2·s) ,  x in = 0.1 の ΔT2/ΔT1＝ 0.5~0.8 および Gave 

= 200 kg/(m2·s) , x in = 0 .2 の ΔT2/ΔT1＝ 0.3~0.8 の条件では，壁温変化モデルは実験値を

よく予測しているのに対して，壁温一定モデルはかなり高い値を予測し，実験値と

差異が生じている．これらの 2 条件は，冷媒への伝熱量すなわち温水温度ならびに

壁温の流れ方向変化が比較的大きい条件であり，壁温一定モデルの計算値が，実験

値や壁温変化モデルと乖離したと考えられる．  

以上のように，実験において，壁面過熱度が小さく温水温度変化が比較的小さい

条件，すなわち，管内面温度が流れ方向に一定に近い条件については，本研究で開

発したシミュレーションモデル（壁温一定モデル）は，実験結果をよく再現した．

したがって，シミュレーションに用いている熱伝達と圧力損失の予測方法ならびに

シミュレーションから予測される流量分配は正確であるといえ，実機蒸発器のよう

に冷媒と空気が直交して流れて熱交換を行う系の性能予測が可能であると考えられ

る．  

次節では， 2 並列流路における予測精度が確認された本モデルを，実機を想定し

た 10 並列流路に拡張して計算を行い，並列流路間の熱負荷分布が，流路全体の冷媒

への伝熱量に与える影響について検討する．  

  



 

88 
 

 
Fig. 4-9 Comparison of  calculated heat  transfer rates to the refrigerant  Q  with experiments 
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4.4 10 並列流路を対象としたシミュレーション  

本節では，実機を想定した 10 並列流路を対象に計算を行った．前節までの 2 並列

流路とは異なり， 3 並列以上では，熱負荷の分布特性を考慮する必要がある．ここ

では，各流路の壁面温度が，空気の流れ方向に向かって線形もしくは指数関数的に

減少する 2 通りの方法で検討した．線形減少は，実機において熱源空気の流速が大

きい場合，指数関数的減少は，流速が小さい場合を想定している．  

10 並列流路の仕様は，並列数を除いて，前述の 2 並列と同じである．平均質量速

度は 100 kg/(m2·s)，分岐前クオリティは 0.2 とし，均一熱負荷条件下では，平均壁

面過熱度Δ T a v e が 1.3 K のとき，出口クオリティがほぼ 1.0 となる．ここでは，並列

流路両端の Channel 1 と 10 の壁面過熱度Δ T1 とΔ T1 0 の平均値を 1.3 K で一定に保

ちながら，比率 ΔT 10/ΔT1 を 0.2~1.0 の範囲で変化させることで不均一な熱負荷条件

を与えた．中間流路 Channel 2~9 の壁面温度分布は， Fig.  4-10 に ΔT10/ΔT1 = 0.6 の例

を示すように，線形および指数関数的に減少させる 2 通りの分布を与えて検討した． 

Fig. 4-11 に，冷媒への平均伝熱量 Qave と Channel 1 と 10 の壁面過熱度比 ΔT10/ΔT 1

の関係を示す．平均伝熱量 Qave は， Channel 1~10 の算術平均で求めた．壁温分布が

線形減少（ l inear）および指数関数的減少（ exponential）のいずれでも，平均伝熱量

は低下した．このとき，ΔT 10/ΔT1の低下に伴い，線形減少の平均伝熱量が指数関数的

減少と比べて大きくなり，ΔT10/ΔT 1 = 0.2 のときには 20%程度大きかった．  

Fig. 4-12 に， ΔT10 /ΔT 1 = 0.2 の条件について，上図に各流路の壁面過熱度 ΔT n の分

布，下図に冷媒への伝熱量 Qnの分布を示す．下図中には，均一熱負荷時 ΔT 10 /ΔT1 = 

1.0 の伝熱量を点線で併記している．線形減少の場合，空気上流側に位置して壁面過

熱度が平均 1.3 K より大きい Channel  1~ 4 では伝熱量は比較的高い値を保ち，壁面

加熱度が平均値以下の Channel  5 以降で伝熱量が急激に低下している．これは，2 並

列と同様に，壁面過熱度が均一熱負荷時の値から増大しても，ドライアウト発生域

が拡大するため伝熱量の変化は小さく，また，壁面過熱度が低下すると伝熱量は顕

著に低下するためである．一方で，指数関数的減少の場合，空気上流側の Channel 2

から壁面過熱度が急減するため，伝熱量も Channel 2 から減少した．このような変

化により，空気の最上流・最下流側に相当する Channel 1 と 10 の壁面過熱度が等し

い条件でも，内部の熱負荷分布の違いにより，流路平均の伝熱量は大きく異なった．

特に，壁面過熱度が平均値以下となる流路の伝熱量減少の影響が大きかった．  

以上のように， 10 並列流路でも， 2 並列流路と同様に，流路間の熱負荷が不均一

になることにより，均一熱負荷時と比較して流路平均の伝熱量が低下した．また，

熱負荷の分布特性の違いにより，流路平均の伝熱量が大きく変化した．したがって，

並列流路の熱伝達性能を正確に見積もるためには，並列流路両端の流路間最大熱負

荷差だけではなく，中間流路の熱負荷分布を考慮する必要がある．  
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Fig. 4-10 Wall  temperature distribution patterns 
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Fig. 4-12 Distribution of ΔT n  and Qn  in the nine parallel  channels at  ΔT10 /ΔT1 = 0.2 
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4.5 結論  

本章では，流路間の熱負荷が不均一な並列ミニチャンネルについて，沸騰熱伝達

率および流量分配を予測するシミュレーションモデルを開発し，計算結果について

検討を行った．その結果，以下の結論を得た．  

 

1.  開発したシミュレーションモデルが，流路間の熱負荷が不均一な条件を含め，2

並列流路各流路の加熱区間流れ方向局所のクオリティ，熱伝達率，熱流束を予測

できるとともに，各流路の冷媒への伝熱量および流量分配も予測でき，実験結果

と同じ傾向を示すことを確認した．均一熱負荷条件から，片側流路の壁面過熱度

を増加，もう一方を低下させて不均一な熱負荷条件とした場合，高過熱度流路で

は，上流側の熱流束の増加に伴い，均一熱負荷時と比べて上流側でドライアウト

が発生し，熱伝達の悪い区間が拡大した．その結果，冷媒への伝熱量は，均一熱

負荷時とほぼ等しかった．一方で，低過熱度流路では，ドライアウトは生じず，

下流域でも良い熱伝達を示すものの，壁面過熱度の低下とともに熱流束が低下

するため，冷媒への伝熱量は均一熱負荷時と比べて低下した．結果として，不均

一熱負荷時の冷媒への平均伝熱量は，同じ平均壁面過熱度の均一熱負荷時と比

べて低下した．  

 

2.  計算で得られた流量の不均一分配は，実験と同様に，流路間の壁面過熱度差が拡

大するにつれて大きくなり，平均流量に対して高過熱度流路で減少し，一方，低

過熱度流路で増大した．各流路の出口クオリティは，高過熱度流路で僅かに上昇

し，低過熱度流路で著しく低下した．これは，高過熱度流路では，壁面過熱度が

増加して流量が減少するものの，壁面温度は飽和温度に比較的近く，高い過熱蒸

気温度まで加熱できないためである．一方で，低過熱度流路では，壁面過熱度の

減少と伴に熱流束が低下するためである．  

 

3.  各流路の冷媒への伝熱量について，計算結果を実験結果と比較することでモデ

ルの妥当性を検証した．その結果，実験で管内面温度が流れ方向に一定に近い条

件については，本研究で開発したシミュレーションモデルは，実験結果を定量的

によく再現した．すなわち，シミュレーションに用いている熱伝達と圧力損失の

予測方法ならびにシミュレーションから予測される流量分配は正確であること

が確認された．したがって，本モデルは，実機のように冷媒と空気が直交して流

れて熱交換を行う系の性能予測が可能であると考えられる．  

 

4.  10 並列ミニチャンネルを対象に，冷媒と熱交換する空気の速度が大きい場合と

小さい場合を想定した壁面過熱度条件のシミュレーションを行った．2 並列流路

と同様に，各流路の壁面過熱度が不均一になるにつれて，冷媒への平均伝熱量は

低下した．このとき，並列流路両端の流路間壁面温度差が等しい条件であっても，
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中間流路の壁面温度分布の違いにより，流路平均の伝熱量は大きく異なった．す

なわち，並列流路の熱伝達性能を正確に見積もるためには，並列流路両端の流路

間最大熱負荷差だけではなく，中間流路の熱負荷分布を考慮する必要があるこ

とが明らかになった．  
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第 5 章  
 

並列ミニチャンネル内で生じる密度波振動  

予測シミュレーション  
 

5.1 概説  

本章では，前章と同様のシミュレーションモデルを用いて，並列ミニチャンネル

内で生じる不安定流動現象（流量振動）に着目して検討を行う．第 2~4 章での実機

蒸発器を想定した流入条件（平均質量速度 G a v e  = 50~200 kg/(m2·s)，入口ヘッダのク

オリティ 0.1~0.2）では，特に，入口クオリティが 0.1~0.2 程度と高いことにより，

流量振動は生じなかった．しかしながら，強制循環ループを用いて行う蒸発器の基

礎研究や，実機で凝縮器後流にサブクーラーをおいて蒸発器入口クオリティを下げ

る場合など，蒸発管入口クオリティが低下すると流量振動が生じる可能性がある．

流量振動が生じると，沸騰熱伝達性能の低下を引き起こす恐れがあるため，このこ

とに関する検討は非常に重要であるものの，これまで，気液二相状態で並列蒸発管

に冷媒が流入するケースについて，流量振動の発生限界を明らかにした研究はない． 
本章では，初めに，本研究で開発したモデルによる 2 並列流路の流量振動の計算

結果を，実験で得られた流量振動特性および従来研究で報告されている流量振動発

生限界と比較することによって，本モデルの妥当性を検証した．さらに，平均流量，

入口クオリティおよび熱負荷の不均一度を変えながら，一般性のある流量振動発生

限界について検討した．最後に，計算結果を用いて，流量振動によりドライアウト

域が周期的に拡大することについて検討した．  
 

5.2 シミュレーションモデル  

5.2.1 モデル概要  
本章で用いたシミュレーションモデルは， 4 章で用いたシミュレーションモデル

と同じ理論・仮定のため，ここでは説明を省略し，モデルの概略のみ Fig.  5-1 に示

す．本章では，非定常現象の流量振動を対象とする点が 4 章とは異なり，以下に示

す 2 つの境界条件①熱負荷の与え方，②各流路の入口クオリティが， 4 章とは異な

る．  
はじめに，①熱負荷の与え方は，前章の各流路管内面温度一様とは異なり，各流

路で管内面熱流束を一様として，時間の関数として与えた．熱流束は，計算開始時

には 2 流路ともに 0 とし，目標値まで約 5 s かけて直線的に増加させ，その後目標

値で一定とした．熱流束が 2 流路で等しい条件では，計算上は完全対称形状の 2 流  
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Fig.  5-1 Schematic diagram of the simulation model 

 
路に流動状態の僅かな差異を与えるため，熱流束が目標値に達するまでに要する時

間に，2 流路間でわずかな差異を与えた．なお，後に示す結果は，熱流束が一定とな

ってから十分に時間が経過し，流量振動が生じない条件では定常状態，振動が生じ

る条件では振幅が時間的にほぼ変化しない準定常状態となった結果について検討し

ている．  
次に，②各流路の入口クオリティは，入口ヘッダと同じ値で常に一定とした．本

章では，入口ヘッダ部に流入する流体は，液単相と気液二相の 2 通りの条件で計算

を行った．入口二相条件で流量振動が生じる場合，2 流路の入口流量の変化に伴い，

各流路の入口クオリティが入口ヘッダの値から変化する．ここでは，クオリティの

分配は比較的小さいため，流量振動の特性には大きな影響を与えないと仮定し，各

流路の入口クオリティは常に互いに等しく一定として計算した．  
また，流量振動が大きくなり逆流が生じて，一度加熱区間に到達した流体が，入

口非加熱区間を超えて入口ヘッダまで戻る場合には，入口ヘッダ内のクオリティ変

化を考慮する必要があるため，計算を停止した．したがって，以下で示す計算結果

は，加熱の影響が入口ヘッダのクオリティに影響しない程度の大きさの振動である． 
 
5.2.2 計算条件  

本章では，主に，Table 5-1 に示す冷媒および流路の仕様で計算を行った．冷媒は

HFC32 であり，飽和温度は 10 ℃とした． 2 並列流路を対象とし，流路は内径 1 mm
の水平円形流路とした．加熱区間は 0.8 m とし，加熱区間の前後にそれぞれ非加熱

区間 0.12 m を設けた．  
平均流量，入口クオリティおよび熱流束の条件は，Table 5-1 に示す範囲内で計算

を行った．各節の検討ごとに，計算に使用した条件の範囲が異なるため，その都度

説明する．  
 
 
 

Heated 
section

Unheated 
section

Unheated 
section

Flow

ΔPex

Channel 1

Channel 2

Low pressure
header

High pressure
header

q1(t)
q2(t)
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Table 5-1 Simulation conditions  

Fluid HFC32 

Saturation temperature T sat,   ºC 10 
Flow direction Horizontal 
Channel cross-sectional  shape Circular 

Number of channels  2 
Channel inner diameter,  mm 1.0 
Heated length,  m 0.8 

Entrance- and Exit-side unheated section 
lengths,  m 

0.12,  0.12 

Channel averaged mass velocity G a v e ,  kg/(m2·s) 50~150 
Inlet  (before branching) vapor quality,  x i n  -0.11~0.2 

Heat f lux q1 ,  q2 ,  kW/m2 1.0~9.5 
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5.3 流量振動特性およびモデルの妥当性検証  

本節では，まず 5.3.1 項で，本シミュレーションモデルが，流量振動のメカニズム

を定性的に再現することを確認し，得られた振動特性について検討する．続いて，

5.3.2 項で，入口サブクール条件について，計算値を実験値と比較することで，モデ

ルの定量評価を行う．5.3.3 項では，本モデルが入口二相条件および逆流条件につい

ても計算可能か確認する．  
 

5.3.1 入口サブクール条件下の流量振動特性  
平均質量速度 G ave が 100 kg/(m2·s)，入口クオリティ x in が -0.01 のサブクール条件，

また，熱流束は各流路ともに等しい条件で得られた流量振動の計算例を Fig.  5-2 に

示す． Fig. 5-2 の (a-1)には熱流束 q = 1.0 kW/m2， (b-1)には q  = 1.9 kW/m2 の場合の各

流路の入口質量速度 G in1,  G in2およびその算術平均値を示し，同様に (a-2),  (b-2)にはそ

れぞれ，ヘッダ間の圧力差 ΔP exおよび各流路の圧力損失（摩擦損失と加速損失の和）

ΔP1,  ΔP2の時間変化を示す．q  = 1.0 kW/m2 では流量振動が生じず，一方 q  = 1.9 kW/m2

では，流量振動が生じた．このように，熱流束が大きくなると，安定流動から振動

流に遷移する傾向が予測できた．これは，従来の大径流路を対象とした研究と同様

である．  
Fig.  5-2 (a-1),(a-2)に示すように， q  = 1.0 kW/m2 の安定流動時には， 2 流路の入口

質量速度および圧力損失は，それぞれ流路間で互いに等しく，時間的に変化しない．

一方で， (b-1),(b-2)に示すように，流量振動が生じると， 2 流路の入口流量 G in1,  G in2 
 

 
Fig.  5-2 Time changes of inlet  mass velocity and pressure drop in each channel,  and  

pressure difference between headers 
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は互いに半周期ずれた位相（入口流量については逆位相で変化しているともいえる）

で変動する．圧力損失 ΔP1,ΔP2も互いに半周期ずれた位相で変化しており，各流路の

流量と圧力損失の振動周期は，ともに 3.8 s であった．2 流路の平均質量速度は，常

に平均値の 100 kg/(m2·s)であるが，ヘッダ間圧力差Δ P e x は，流路間の流量差に対応

して変化する．そのため，その周期は，1 流路の流量振動周期 3.8 s の半分の周期 1.9 
s であった．また，片側の流路，例えば Channel 1 の入口流量 G i n 1 と圧力損失 ΔP1の

変化の関係に着目すると，圧力損失のピークは入口流量のピークより約 1/4 周期遅

れている．これは，入口流量の変化に対して，流体の流路通過時間に相当する時間

遅れ，すなわち沸騰・蒸発に伴う圧力損失の変化に時間遅れが生じるためであると

考えられる．  
振動の発生機構を以下に説明する． Fig.  5-3 左図に， Fig. 5-2 に示す Channel 1 の

流量振動 1 周期分ついて，ヘッダ間の圧力差と圧力損失の差 ΔP e x  -ΔP1 と入口質量速

度 G in1の関係を示す．また， Fig. 5-2 (b-1),  (b-2)に示した Channel 1 の結果を Fig. 5-3
右図に再掲している．4.2.1 節に示したように，本モデルでは，ヘッダ間の圧力差が，

2 流路の合計入口流量を常に一定とするように制御されている．運動量保存の式 Eq. 
(4.8)に表されるように，ヘッダ間の圧力差が流路の圧力損失よりも大きい場合（ΔP e x  

-  ΔP1  > 0），流量は増加し，反対に小さい場合（ ΔP e x  -  ΔP1  < 0），流量は減少する．こ

のことをふまえて，振動が生じているときの流量と圧力損失の関係は以下のように

説明できる．まず，図中 A 点では，入口質量速度は平均 100 kg/(m2·s)よりも小さく，

ヘッダ間の圧力差は流路の圧力損失よりも大きいため，この後流量が増大する．B 点

で質量速度は平均値 100 kg/(m2·s)  に達するが，このとき，入口流量の増加に伴う圧

力損失の増大に時間遅れが生じているため，依然として ΔP e x  -  ΔP1  > 0 となる．その  
 

 
 

Fig.  5-3 The mechanism of density wave oscil lat ion for the simulation model 
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ため，入口質量速度は，平均値を超え，平均よりもかなり大きい C 点まで増大する．

そして，C 点に到達したところで，ヘッダ間の圧力差と流路の圧力損失が釣り合い，

流量の増大が停止する．しかしながら，圧力損失の変化は時間遅れが生じるため，

圧力損失は C 点からさらに増大し，ΔP e x  -ΔP1 は負の値をとる．そのため，流量が

低下し始めて，A 点から C 点までの変化とは逆に，C 点から D 点へと平均流量を下

回るまで流量が減少することとなる．その後，再び流量が増加し始めて，A 点に戻

る．このように，入口流量の変化に対して圧力損失の時間遅れが生じることにより

流量振動が発生している．このことに加えて，得られた振動周期 3.8 s は，流体が加

熱区間を通過するのに要する時間と同オーダーであることから，発生した振動は，

1 章に示したように，一般によく知られた密度波振動 [10]であると考えられる．  
以上より，本シミュレーションモデルが，密度波振動の発生機構を再現できるこ

とが確認された．次節では，振動周期および振動発生限界について実験結果と比較

することにより，モデルの定量的検証を行う．  
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5.3.2 モデルの妥当性  
本項では，シミュレーションモデルの定量的評価を行う． 5.3.2.1 目では，第 2 章

で示した 2 並列流路の実験装置を用いて流量振動実験を行い，流量振動の発生限界

と周期を，シミュレーションと比較する． 5.3.2.2 目では，大径の並列流路を対象と

した従来研究で得られた密度波振動の発生限界と，シミュレーションを比較する．  
 

5 .3.2.1 通電加熱実験で得られた振動発生限界および振動特性とシミュレーション

の比較  
以下に示す 2 並列流路の直接通電加熱実験により，流路間で熱流束が等しい場合

の流量振動特性を得た．実験装置，実験方法は第 2 章と同じである．実験のテスト

セクションを Fig. 5-4 に示す．本実験では，各流路の加熱区間中央部の管壁温度 T1 ,  
T2 と分岐前後の差圧 ΔP e x の時間変化を測定することにより流量振動を観測し，シミ

ュレーションから得られる各流路入口流量，ヘッダ間差圧の時間変化と比較した．

実験における各データのサンプリング周期は 0.1 s である．   
実験条件とシミュレーション条件を Table 5-2 に示す．実験では，飽和温度 10 °C

の HFC32 を用いた． 2 流路の平均入口質量速度 G aveは 100 kg/(m2·s)とし，入口クオ

リティ x inは，サブクール条件である -0.005~0 の間で一定となるように調整した．熱

流束は 2 流路ともに同じ値を与えて， 2.0 ~ 4.0 kW/m2 の範囲でいくつか設定した．

シミュレーションは，全般に実験と同じ条件で行い，入口クオリティのみ 0 とした．  
実験とシミュレーションの両者ともに，熱流束 2.5 kW/m2 以下では安定流動とな

り，熱流束 3.0 kW/m2 以上では流量振動が生じた．すなわち，本モデルは，流量振

動の発生限界を正しく予測した．次に，熱流束 2.5 kW/m2 の安定条件と， 3.0 kW/m2

の不安定振動が生じた条件を例として，振動特性について比較を行う．  
 

 
Fig.  5-4 Schematic diagram of the test  section for experiments shown in section 5.3.2.1 
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Table 5-2 Experimental  and simulation conditions for  section 5.3.2.1  
 Exp. Sim. 

Fluid HFC32 
Saturation temperature T sat,   ºC 10 
Flow direction Horizontal 

Channel cross-sectional  shape Circular 
Channel inner diameter,  mm 1.0 
Channel averaged mass velocity G ave, kg/(m2·s) 100 

Inlet  (before branching) vapor quality x in -0.005~0 0 
Heat f lux q1,  q2 (q1=q2) ,  kW/m2 2.0,  2.5,  3.0,  4,0 
Heated length,  m 0.8 

Entrance- and Exit-side unheated section 
lengths,  m 

0.12,  0.12 

 
Fig.  5-5 に実験結果を示す．左図は振動が生じなかった q  = 2.5 kW/m2 の結果，右

図は振動が生じた q  = 3.0 kW/m2 の結果で，それぞれ上図に各流路中央部の壁面過熱

度 ΔT（ = Twall -  T sat），下図にテストセクション全体の差圧 ΔP exの時間変化を示す．ま

た，同様に Fig.  5-6 にシミュレーション結果を示しており，上図は各流路の入口質

量速度 G in1,  G in2，下図はヘッダ間の差圧 ΔP ex の時間変化を示す．図中には，振動周期

を併記している．  
実験では， Fig. 5-5 左図に示すように， q  = 2.5 kW/m2 のとき，壁面過熱度は 2 流

路ともにほとんど同じ値を示しており，また，壁面過熱度Δ T や差圧Δ Pe x の時間変

化が見られないことから，流量振動は生じていないことが分かる．一方で，Fig.  5-5
右図に示す q  = 3.0 kW/m2 では，流路間で逆位相の壁面過熱度の周期的変化が確認で

きる．この壁温の周期的変化は，入口クオリティと熱流束が一定であり，圧力変化

に対する飽和温度の変化は 0.01 K 以下と小さいことから，流路間で逆位相の流量振

動が生じたことによる局所熱伝達率の変化によるものと考えられる．また，差圧の

時間変化は， q  = 2.5 kW/m2 の安定流動時よりも大きくなっている．さらに，差圧の

極大値は壁温変動の半分の周期 1.25 s で現れているようにみえ，前節の Fig.  5-2 と

同様の傾向が見られた．なお，差圧の変化幅はおよそ 0.2 kPa である．  
シミュレーションでも， Fig. 5-6 に示すように， q  = 2.5 kW/m2 では，安定流動を

予測し， q  = 3.0 kW/m2 では，流量振動が発生することを予測した．流量の振動周期

2.55 s は，実験における壁面過熱度の振動周期 2.5 s にかなり近い値を示し，さらに，

差圧の周期 1.28 s および変化幅 0.2 kPa についても，実験における周期 1.25 s と変

化幅 0.2 kPa にかなり近い値を示した．したがって，本シミュレーションモデルは，

2 並列ミニチャンネルで生じる流量振動の定量的な特性も良く再現し，発生限界に

ついても実験に近い値を予測することが確認された．  
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Fig.  5-5 Experimental  results  of the t ime changes of heat  transfer surface temperatures  

and pressure difference between headers for G a v e  = 100 kg/(m2·s),  x i n  = -0.005~0 

 

Fig.  5-6 Calculation results of  the t ime changes of inlet  mass velocit ies and pressure  
difference between headers for G a v e  = 100 kg/(m2·s) ,  x i n  = 0 
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5.3.2.2 従来の密度波振動に関する研究との比較  
本シミュレーションモデルが，従来の密度波振動に関する研究で得られている振

動の発生限界を再現するかどうか，確認を行った．比較したのは，Guo ら [34, 40]に
よる実験およびシミュレーションである．1 章に示したように，Guo らは，垂直設置

された内径 10 mm の 2 並列チャンネルにおける加圧水上昇流を対象に，実験により

振動発生限界を得て，また二相域を集中定数系とするシミュレーションモデルを作

成している．比較条件を Table 5-3 に示す．本シミュレーションでも，Guo らの研究

と同様に 1 MPa の加圧水の物性値を用い， 3 つの入口サブクール度条件で計算を行

った．熱流束は，10 kW/m2 ずつ増大させ，振動が生じる最小の熱流束を調べた．ま

た，Guo らの実験では，入口の非加熱区間に，絞り弁と流量計が設置されている．

Guo らは論文中に絞り弁と流量計の抵抗係数を示しており，本モデルでもこれらの

流動抵抗を考慮した．  
Fig.  5-7 に，流量振動の発生限界について，本モデルによる計算結果を，Guo らの

結果と比較して示す．比較は，次式で示すサブクーリング数およびフェーズチェン

ジ数を用いて行った．それぞれ，入口サブクール度の大きさおよび加熱区間でのエ

ンタルピー上昇量（蒸発量の大きさ）を表す無次元数である．  
 

L G in
sub

G

( )( ' )h hN
h

 


 



  (5.1) 

 

L G
pch

G

( )QN
hW

 






  (5.2)  

 
 

Table 5-3 Simulation conditions for section 5.3.2.2  
Fluid Pressurized water 

Pressure,  MPa 1 
Flow direction Upward 
Channel cross-sectional  shape Circular 

Channel inner diameter,  mm 10 
Channel averaged mass velocity G a v e ,  kg/(m2·s) 362 

Inlet  temperature (inlet  quali ty),  °C 
129.6 (-0.108),  139.6 (-0.087),  

154.0 (-0.056) 

Heat f lux q1,  q2 (q1=q2) ,  kW/m2 220 ~ 300 
Heated length,  m 1.5 
Entrance-side unheated section length,  m 0.59 

Exit-side unheated section length, m 0.28 
Inlet  resistance coefficient  38 
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ここで，  
 N s u b   :  サブクーリング数  [- ]  
 Np c h  :  フェーズチェンジ数  [- ]  
 ρL  :  液相密度  [kg/m3] 
 ρG  :  気相密度  [kg/m3] 
 h '  :  飽和液の比エンタルピー  [J/kg] 
 h i n  :  流路入口比エンタルピー  [J/kg] 
 Δh :  蒸発潜熱  [J/kg] 
 Q :  流体加熱量  [W] 
 W :  流体質量流量  [kg/s] 

 
本モデルによる計算結果として，振動が生じた最小熱流束条件 (  Unstable)と，その

熱流束より 10 kW/m2 小さい条件で安定流動を示した条件 (Stable)をプロットしてい

る．また， Guo らの実験により得られた振動限界を青実線で，Guo らの計算により

得られた振動限界を緑実線で示しており，それぞれの直線よりも右側の領域で振動

が生じることを表す． 1 章 Fig.  1-6 に示したように，平均出口クオリティ xo u t（流量

振動が生じないと仮定して見積もられる出口ヘッダのクオリティ）が一定の条件は，

クオリティごとに右肩上がりの直線で表され，振動限界の近似線は xo u t 一定の直線

で近似的に表される．Guo らは，シミュレーションが xo u t  = 0.11,  実験が xo u t  = 0.2
と，振動限界の平均出口クオリティが比較的近いことから，シミュレーションが妥

当であるとしている．  
Fig.  5-7 に示すように，本モデルによる結果は，Guo らの実験および計算結果と同

様に，振動発生限界を平均出口クオリティ一定の直線で予測し，また，Guo らのシ

ミュレーションに比べてより実験に近い振動限界を予測した．このことから，本モ

デルが，従来の比較的内径の大きい並列流路の流量振動発生限界も再現できること

が確認できた．  
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Fig.  5-7 Comparison of results by the present model with the results  by Guo et  al  [34,  40] 
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5.3.3 入口二相条件および逆流条件への適用  
本シミュレーションモデルが，Clausse and Lahey [33]らのモデルをベースにした

二相域を集中定数系としたモデル [34-37]では計算ができない入口二相条件および

逆流が生じる大きな流量振動条件に対して計算が可能か，確認を行った．  
例として， Fig. 5-8 に，G ave =  100 kg/(m2·s)， x in = 0.05， q  = 6.5 kW/m2 の条件につい

て， 2 流路それぞれの入口質量速度 G in1,  G in2，圧力損失 ΔP1,  ΔP2，およびヘッダ間差

圧 ΔP exの時間変化を示す．図から分かるように，入口二相状態の場合でも，本モデ

ルは問題なく計算できており，流量振動を予測できている．また，図より，入口質

量速度が周期的に負の値となること，すなわち，入口部における流体の逆流を予測

しているが，流速 0 を跨いでなめらかに流速変化しており，問題なく計算ができて

いる．  
以上，本 5.3 節に示した結果より，本モデルは，実験で生じた流動振動の発生限

界および振動特性をよく再現した．したがって，モデルの妥当性が確認された．さ

らに，本シミュレーションモデルは入口二相および逆流条件を含めて流量振動を計

算できることが確認された．  
 

 
Fig.  5-8 Time changes of  inlet  mass veloci ty and pressure drop in each channel ,  and   

p r e s su re  d i f f e r ence  be tween  heade r s  unde r  i n l e t  two-phase  and  o ccu r r i ng  
reverse flow condition  
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5.4 振動発生限界および振動周期  

5.4.1 均一熱負荷条件下の振動発生限界および振動周期  
2 流路の熱流束が等しい条件で，流量振動の発生に与える熱流束，平均流量およ

び入口クオリティの影響を検討した．本節における計算条件を Table 5-4 に示す．平

均質量速度 G ave は 50~150 kg/(m2·s)，入口クオリティ x in は 0~0.2,  また熱流束 q は

1.0~9.5 kW/m2 の範囲で変化させた．  
まず，平均流量条件ごとに，熱流束を 0.5 kW/m2 ずつ段階的に増加させ，最初に

流量振動が生じた熱流束とその直前の安定流動を維持した熱流束を求めた．ここで

は，2 流路の平均流量に対する流量振動振幅が 1%以下を安定流動，1%以上を不安定

流動とした．その結果を，入口クオリティ x i n をパラメータとして，熱流束 q と平均

入口質量速度 G a v e の関係で，Fig.  5-9 に示す．入口クオリティによらず，質量速度が

大きいほど，振動開始の熱流束は増大する．これは，流量振動は，入口から出口ま

でのクオリティ変化量がある程度大きくないと生じないためと考えられるが，詳し

くは後で検討する．また，入口クオリティが小さいほど，流量振動は低熱流束から

発生している．これは， 1.2.2 節 Fig. 1-4 に示す摩擦圧力損失勾配とクオリティの関

係 [17]に見られるように，クオリティが 0 から 0.2 に増加する区間では，摩擦損失勾

配の変化が非常に大きいことが原因であると考えられる．すなわち，クオリティが

0 に近い条件で流入する場合には，僅かなクオリティ変化で流路の圧力損失が大き

く変動するため，流れが不安定になりやすいと考えられる．  
Fig.  5-10 には，振動が発生する直前と直後の平均出口クオリティ xo u t を，横軸に

入口クオリティ x i n をとって示している．結果は，平均流量や熱流束によらずよくま

とまっており，出口クオリティが重要な因子であることが確認できる．また，流量

振動が発生する平均出口クオリティは，入口クオリティが大きくなるほど大きくな

り，特に，入口クオリティ x i n が 0.15 以上になると振動が生じる平均出口クオリテ

ィは 1 以上の高い値となった．   
次に，流量振動周期と流体の平均流路通過時間の関係を調べた．ここで，平均流

路通過時間は，同じ流量と加熱条件で流量振動が生じないと仮定した場合の流路通

過時間と同一であると定義し， Eq. (5.3)から求めた．  
 

tra
ave

1 1
Z Z

t dz dz
u G

     (5.3) 

 
Table 5-4 Simulation conditions for section 5.4.1 

Channel averaged mass velocity G ave,  kg/(m2·s) 50~150 

Inlet  (before branching) vapor quality,  x in 0~0.2 
Heat f lux q1 ,  q2  (q1=q2) ,  kW/m2 1.0 ~ 9.5 
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Fig.  5-9 Stabili ty boundary in the relation between heat  flux and averaged mass velocity 
 

 

Fig.  5-10 Stability boundary in the relation between averaged outlet quality and inlet quality 
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ここで，  
 t t r a   :  平均流路通過時間  [s] 
 u :  流れ方向局所流速  [m/s] 
 z :  流れ方向距離  [m] 
 G a v e  :  平均質量速度  [kg/(m2·s)] 
 Ρ  :  流れ方向局所密度  [kg/m3] 
 Z :  積分区間  HL or (HL+OL) or (IL+HL+OL) [m] 

 
通過時間を求める対象区間は，加熱区間のみ (HL)，加熱区間と出口非加熱区間（HL 
+ OL）および加熱区間と入口出口非加熱区間（ IL+HL+OL）の 3 通りとした．  

Fig.  5-11 に，入口平均速度の振動周期 (Period)と平均流路通過時間 t t r a の関係を示

す．平均質量速度 G ave は 100 kg/(m2·s)で，入口クオリティと対象区間ごとに記号と

色を変えている．図に示すように，振動周期は，入口クオリティおよび熱流束によ

らず，流路の通過時間に対しておおよそ比例して増大する．すなわち，従来述べら

れているように，入口速度の変動に対する圧力損失の変動の遅れが，振動周期と直

接関与していることが確認できる．また，振動周期は，加熱区間と出口側非加熱区

間を通過するのに要する時間よりは長く，入口側非加熱区間を含めた全区間を通過

するのに要する時間よりは短かった．   
 

 
Fig.  5-11 The relation between inlet  velocity oscil lat ion period with transit  t ime in the  

f low channel  
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5.4.2 不均一熱負荷条件下の振動発生限界  
流路間に不均一な熱流束を与えて計算を行い，熱負荷の不均一度が流量振動発生

に与える影響について検討した．計算条件を Table 5-5 に示す． 2 流路平均の入口質

量速度 G ave は 100 kg/(m2·s)とし，入口クオリティ x i n は 0 と 0.05 の 2 条件とした．

熱流束は， Channel 1 と 2 の熱流束 q1,  q2が， q1 ≥ q2となるように，流路ごとに個別

に与えた．  
流量振動の振幅の程度を，Channel 1 と 2 のそれぞれの熱流束 q1 と q2 の関係で，

Fig.  5-12 に示す．流路間平均流量に対する流量振動の振幅が 1%以下， 1~10%および

10%以上の 3 つに分類し，ここでは，1%以下の場合を安定流動，1%より大きい場合

を不安定流動とした．図中，実線上のプロットは均一熱負荷 q1  = q2 の条件を表し，

右肩下がりの黒破線は，平均熱流束 q aveが一定である等量線を表す．図中，左下の黒

い記号で示される範囲が x in = 0,  右上の赤い記号で示される結果が x in = 0.05 の結果

である．  
まず， x in = 0 の均一熱負荷条件について，前節 Fig.  5-9 で示したように， q1 = q2 = 

3.0 kW/m2 以上で流量振動を予測した．また，例えば q ave = 2.5 kW/m2 のように均一

熱負荷条件で流量振動が生じていない条件では，2 流路の熱流束差が拡大して，q1 = 
3.25 kW/m2,  q2 = 1.75 kW/m2  (q2 /  q1 = 0.54)になると小さい振動が生じ始め，さらに，

熱流束差が拡大して， q1 = 3.75 kW/m2, q2 = 1.25 kW/m2 (q2 /  q1 = 0.33)になると，平均

流量に対して振幅が 10%以上の大きな振動が生じた．このとき，図中青点線で振動

発生限界の目安を示すように，いずれの平均熱流束条件でも，Channel 1 の熱流束が，

均一熱負荷時に流量振動が生じる 3.0 kW/m2 を超えたあたりで，流量振動が生じて

いることがわかる． x in = 0.05 についても，均一熱負荷時に流量振動が生じていない

熱流束条件であっても， Channel 1 の熱流束が均一熱流束時に振動が生じる 6.5 
kW/m2 よりも大きくなると，流量振動が生じた．すなわち，熱流束が大きい流路側

の熱流束が，振動発生の支配的な要因になると考えられる．   
以上のように，熱負荷が均一のときには流量振動が生じないような平均熱負荷条

件であっても，流路間の熱負荷が不均一になることによって流量振動が生じた．そ

のため，不均一な熱負荷条件では流量振動が発生しやすいといえ，その熱交換性能

は，同じ平均熱負荷の均一熱負荷の場合と比べて大きく変化する可能性がある．   
 

Table 5-5 Simulation conditions for section 5.4.2 
Channel averaged mass velocity G ave, kg/(m2·s) 100 

Inlet  (before branching) vapor quality x in  0 ,  0.05 
Heat f lux q1,  q2,  kW/m2 1.0 ~ 9.5 
Heat f lux ratio  q2/q1 (q1 ≥ q2)  0.14 ~ 1.0 
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Fig.  5-12 Stabil i ty boundary in the relation between heat  f luxes of  Channels 1 and 2 
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5.4.3 密度波振動発生限界線図の入口二相条件への拡張  
 本項では，従来報告されている入口サブクール条件のみを対象とした密度波振動

の発生限界（安定判別）線図を，入口二相条件に拡張して，より一般性の高い安定

判別線図について検討する．  
第 1 章 Fig.  1-6 を  Fig.  5-13 に再掲する．第 1 章の 1.4 節に示したように，入口サ

ブクールを対象とした安定判別線図は， Eq. (5.1),  Eq.  (5.2)にそれぞれ示す無次元数

のサブクーリング数 N sub およびフェーズチェンジ数 Npch の関係で表される．図中の

プロットを繋いだ曲線は，曲線より左側が安定流動，右側が不安定流動となること

を表しており，流動振動が生じるフェーズチェンジ数は，サブクーリング数に対し

て，極小値を持つ．   
Fig.  5-9,  5-10 に示す入口二相 x i n  =0~ 0.2 の条件に加えて，入口二相 x i n  = 0.025 お

よび入口サブクール x in = -0.12 ~ 0 の範囲で本シミュレーションモデルを用いて振動

の発生限界を調べ，サブクーリング数が負の領域，すなわち入口二相条件を含めた

安定判別線図を作成した．その結果を，Fig.  5-14 に示す．平均質量速度は 100 kg/(m2·s)
である．図に示すように，サブクーリング数が正の範囲では，本計算条件でも従来

研究と同様に，流量振動が生じるフェーズチェンジ数は，サブクーリング数に対し

て極小値を持ち，サブクーリング数が大きい領域の発生限界は，平均出口クオリテ

ィ xo u t  = 0.1 の直線で近似できる．サブクーリング数が負の範囲では，サブクーリン

グ数が小さくなるほど振動が生じるフェーズチェンジ数は大きくなり，安定領域が

入口サブクール条件と比べて顕著に拡大した．また，サブクーリング数 0 をまたい

で，振動の限界線がなめらかに繋がることが確認できた．  
以上のように，これまで不明であった入口二相の場合の密度波振動発生限界が，

入口サブクールの場合の特性となめらかに繋がることを明らかにした．   
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Fig.  5-13 Stabil i ty boundary for  inlet  subcooled condition [10] 

 

 
Fig.  5-14 Generalized stabil i ty boundary in the relat ion between subcooling number and  
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5.5 流量振動が熱伝達特性に与える影響  

流量振動が熱伝達性能に与える影響に関して，流量振動中の各流路出口クオリテ

ィの時間変化および加熱区間流れ方向のクオリティ分布から検討を行った．  
Fig.  5-15 に， Fig.  5-8 に示した平均質量速度 G ave = 100 kg/(m2·s)，入口クオリティ

x in = 0.05，熱流束 q1 = q2 = 6.5 kW/m2 の条件を例に，準定常状態となってから 5 秒間

の入口質量速度 G in1,  G in2 と加熱区間出口のクオリティ xout1,  xout2 の時間変化を示して

いる．下図中には，振動が生じないと仮定した場合の出口クオリティ 0.75 を黒線で

示している．図より，各流路の出口クオリティは，流量の周期的な増減に伴って変

化しており，出口クオリティの最大値は 1.6 程度，最小値は 0.4 程度と大きく変動

した．すなわち，振動が生じない場合は，ドライアウトが生じないような熱流束条

件であっても，流量振動が生じることによって周期的なドライアウトが発生する．． 
 
 

 
Fig.  5-15 Time changes of inlet  mass velocity and outlet  quali ty in each channel 
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Fig.  5-15 中に点線で示す時刻 t1~ t4 における Channel  1 の加熱区間流れ方向 z に対

する流速 u，クオリティ x の変化を Fig.  5-16(a)と (b)に示す．二相域を均質流と仮定

すると，管内面熱流束一様条件下では， Fig. 5-16(a)に示すように，二相域の流速は

流れ方向に線形に増加する．x  > 1 の過熱蒸気域では，密度一定と仮定しているため，

速度は一定となる．  
初めに，黒実線で示す時刻 t1 では，加熱区間入口部で流速 u が負であり逆流が生

じている．このとき， Fig. 5-16(b)に示すように，流路全体でクオリティ x の増加量

は小さく，加熱区間出口で 0.45 程度である．続いて，赤破線で示す時刻 t2 で，入口

速度は正に転じる．このとき，前時刻まで逆流が生じるほど入口速度が低下してい

たことから，加熱区間上流側でクオリティが急増し，クオリティの大きな増加勾配

が生じている．この急激な増加勾配は，時間経過とともに，拡大しながら下流へと

伝播しており，時刻 t3 では，加熱区間中央付近の z  = 0.46 m で，ドライアウトが生

じるようなクオリティ 0.9 まで増加した．  
以上のように，本モデルにより，流量振動による加熱区間内クオリティ分布の時

間変化が明らかとなり，例えば，安定流動時には，出口クオリティが 0.75 の条件で

あっても，流量振動時には，ドライアウトが生じると考えられるクオリティ 0.9 以

上の領域が広い区間に渡ることが確認された．  
 

 

Fig.  5-16 Changes of mean velocity and quali ty with length from heating  
inception for different  t ime 
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5.6 結論  

本章では，流路間の熱負荷が不均一な条件を含めて，並列ミニチャンネル内で生

じる不安定流動について，主にシミュレーションモデルを用いて検討を行った．そ

の結果，以下の結論を得た．  
 
1 .  開発したシミュレーションモデルが，入口二相条件および逆流が生じる条件を

含めて，2 並列ミニチャンネルで生じる流量および圧力損失の時間変動を予測し，

密度波振動の発生機構を再現できることが確認された．さらに，計算により得ら

れた振動発生限界および振動特性は，実験結果を定量的によく再現し，本モデル

の妥当性が確認された．  
 

2 .  均一熱負荷条件について，流量振動の発生に与える熱流束，質量速度および入口

クオリティの影響について検討を行い，質量速度および入口クオリティが大き

いほど，振動が生じる最小熱流束は増大した．このとき，入口二相条件の振動発

生限界は，平均流量によらず，平均出口クオリティと入口クオリティの関係でよ

く整理できることが明らかになった．  
 

3 .  入口速度の振動周期は，入口クオリティおよび熱流束によらず，流路の平均通過

時刻に対しておおよそ比例して増大することが確認された．また，振動周期は，

加熱区間と出口側非加熱区間を通過するのに要する時間よりは長く，入口側非

加熱区間を含めた全区間を通過するのに要する時間よりは短いことが分かった． 
  

4 .  均一熱負荷時には流量振動が生じない熱流束条件であっても，同じ平均熱流束

の不均一熱負荷条件下では流量振動が生じ得ることを明らかにした．このとき，

高熱負荷側の熱流束が，均一熱負荷条件下でも振動が生じる熱流束域に達する

と振動が生じた．すなわち，高熱負荷側流路の熱負荷が，振動発生の主な要因と

なることを明らかにした．   
 

5 .  入口サブクール条件を対象とした，サブクーリング数およびフェーズチェンジ

数の関係で整理された従来の安定判別線図を，入口二相条件に拡張して，より一

般性の高い安定判別線図を示した．その結果，これまで不明であった入口二相の

場合の密度波振動発生限界が，入口サブクールの場合の特性となめらかに繋が

ることを明らかにした．  
 

6. 本モデルが，流量振動発生時の加熱区間内クオリティ分布の時間変化を予測で

きることを確認した．安定流動時にはドライアウトが生じない出口クオリティ

となる熱流束条件であっても，流量振動の発生により，ドライアウトが生じる高

クオリティの領域が，周期的に広い区間に渡ることが確認された．  
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第 6 章  

 

総括  

 
本研究は，並列ミニチャンネルを有する高性能蒸発器の設計指針を得るために，

実験により均一・不均一熱負荷場における並列ミニチャンネル内冷媒流の沸騰熱伝

達および流量分配・不安定流動現象の基礎特性を明らかにするとともに，これらを

予測するシミュレーションモデルを開発したものである．本研究で得られた成果を

以下に要約する．  

 

 第 1 章では，不均一熱負荷並列ミニチャンネル内の沸騰熱伝達および流量分配・

不安定流動現象の特性解明の重要性について説明し，本研究に関連する従来の研究

を概説して，本論文の目的を明らかにした．  

 

 第 2 章では，各流路の熱負荷を通電加熱で与えた不均一熱負荷 2 並列ミニチャン

ネルを対象に実験を行い，流量分配および沸騰熱伝達特性に与える熱負荷不均一度，

平均流量，分岐前クオリティおよび冷媒物性値の影響について検討を行った．その

結果，流量分配および熱伝達特性に関して，それぞれ以下の結論を得た．  

 

1.  均一熱負荷でドライアウトが発生していない状態から，一方の流路の熱流束の

み低下させると，他方の熱流束を固定している流路の下流でドライアウトが発

生し，管外壁温度が上昇した．これは，流路間の熱負荷が不均一になることによ

って不均一な流量分配が生じ，熱流束の大きい流路の流量が，熱負荷の小さい流

路と比べて減少したためである．   

 

2.  不均一熱負荷条件下の流量・クオリティの不均一分配量を精度よく推定する方

法を検討し，均一熱負荷時の局所熱伝達率とクオリティの関係および単一ミニ

チャンネルの断熱気液二相流圧力損失の再現式を用いて推定可能であることを

示した．質量速度は最大 ±3 kg/(m2·s)以内，入口クオリティは最大 ±0.015 以内の

精度である．  

 

3.  流路間の熱流束差と流量・クオリティ分配の定量的関係について，2 流路の平均

流量，分岐前クオリティおよび冷媒物性の影響を含めて明らかにした．不均一熱

負荷条件下では，流路間の熱負荷差が拡大するほど流量偏向量は増大した．この

とき，各流路の流量は，熱負荷の大きい流路で減少，熱負荷の小さい流路で増大

した．平均流量に対する流量偏差の割合は，流量によらずほぼ一定であり，熱流

束比 q2 /q 1  = 0.5 のとき約 8%， q 2 /q1  < 0.4 では 10~17%程度であった．また，分岐
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前 ク オ リ テ ィ が 小 さ い ほ ど 流 量 分 配 量 は 幾 分 大 き く ， HFC134a の 分 配 量 は

HFC32 と比べて若干大きかった．また，流量の不均一分配とともに，クオリティ

の不均一分配が生じ，各流路へ分配されるクオリティは，流量が増大する流路で

増加，流量が減少する流路で低下した．クオリティの不均一分配は，分岐前クオ

リティが小さいほど，また気相密度が大きい冷媒で大きかったが，平均流量の影

響はほとんど見られなかった．このような流量分配に対するクオリティ分配の

傾向は，バルブで流動抵抗を制御する従来の T 字分岐対象の研究と定性的に一

致した．  

 

4.  不均一熱負荷並列ミニチャンネルの流量・クオリティ分配を予測する実験再現

式を作成した．式中には，流路間の熱流束差がパラメータとして含まれる．作成

した式による予測値は，流量分配の実験値を ±5%以内，クオリティ分配の実験値

を ±0.015 以内で精度よく再現した．  

 

5.  流路間の熱負荷が不均一な場合，2 流路の全平均熱伝達率は，同じ流路間平均熱

流束の均一熱負荷時と比べて同等もしくは低下することを明らかにした．この

とき，熱負荷の不均一度が大きいほど，また，平均熱流束が大きいほど，熱負荷

の大きい流路でドライアウトが生じやすくなるため，平均熱伝達率の低下割合

が大きかった．したがって，並列流路の熱交換性能を正確に予測するためには，

流路間平均の熱負荷だけではなく，流路間の熱負荷差についても考慮する必要

がある．  

 

6.  従来の単管対象の沸騰熱伝達整理式，ドライアウト開始クオリティ予測式およ

び本研究で作成した流量・クオリティ分配の実験再現式を用い，各流路および 2

流路平均の熱伝達率を予測した結果，計算値は実験値をよく再現した．また，流

量・クオリティ分配を考慮しない場合には，計算値と実験値の一致は良くないこ

とを確認した．すなわち，並列ミニチャンネルの沸騰熱伝達の予測には，流量・

クオリティ分配を考慮することが重要であることが明らかとなった．  

 

第 3 章では，二重管の内管と外管の隙間を流れる温水によって内管を流れる冷媒

が加熱される 2 並列ミニチャンネル対象に実験を行い，実機蒸発機を想定した平均

流量・平均壁温条件において，流路間の壁面過熱度が不均一になった場合，均一熱

負荷時と比べて，各流路および 2 流路平均の冷媒への伝熱量がどのように変化する

か検討を行った．その結果，以下の結論を得た．   

 

1.  流路間の壁面過熱度差が拡大するにつれて，壁面過熱度が増加する流路では伝

熱量はあまり変化せず，壁面過熱度が低下する流路では著しく低下した．これは，

高過熱度流路では，壁面過熱度が増加するものの，流量が減少してドライアウト

発生区間がより一層拡大するためであり，一方で，低過熱度流路では，過熱度の
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低下とともに熱流束が低下するためである．結果として，流路間の壁面過熱度差

が拡大するとともに，2 流路平均の冷媒への伝熱量は低下した．すなわち，実際

の蒸発器においても，同じ平均壁面過熱度で比較した場合，不均一熱負荷時の平

均伝熱量は，均一熱負荷時と比べて確実に低下することを明らかにした．  

  

2.  均一熱負荷時に対する不均一熱負荷時の平均伝熱量の低下割合，すなわち平均

熱伝達率の低下割合は，壁面過熱度比Δ T2 /ΔT1 が 0.6 より大きい範囲では 5%以

下と小さく，一方で，Δ T 2 /ΔT1  ≤ 0.6 の範囲では，Δ T 2 /ΔT 1 の低下とともに顕著

に増大した．その低下割合は，平均流量が大きいほど大きく，壁面過熱度比     

Δ T2 /ΔT1  = 0.2 のとき均一熱負荷時と比較して，Ga v e  = 50 kg/(m2·s)のとき 28%, 

Ga ve  = 100 kg/(m2·s)のとき 31%, Ga v e  = 200 kg/(m2·s)のとき 42%低下した．この原

因について，各流路の加熱区間平均熱伝達率の変化から検討した．以下に，各流

路の検討結果を示す．  

 

・高過熱度流路では，壁面過熱度が増加するにつれて熱伝達率が低下し，平均流

量が大きいほど，均一熱負荷時と比べた不均一熱負荷時の熱伝達率の低下割合

が大きかった．これは，流量が大きいほど高過熱度流路の流量減少割合が増大

するため，ドライアウト発生区間がより拡大したためと考えられる．  

・低過熱度流路では，壁面過熱度が低下するにつれて，Gave = 50, 100 kg/(m2·s)で

は熱伝達率が増大し，Gave = 200 kg/(m2·s)では熱伝達率が低下した．Gave = 200 

kg/(m2·s)では，過熱度の低下に伴って，熱伝達率が比較的高い核沸騰熱伝達か

ら強制対流蒸発あるいは液膜熱伝導蒸発に伝熱様式が変化したことが主な原因

である．また，Gave = 50 kg/(m2·s)では，熱流束の低下とともに，熱伝達率が同じ

もしくは増大する傾向があり，一方で，Gave = 100 kg/(m2·s)では，熱伝達率が低

下する傾向があるため，Gave = 50 kg/(m2·s)の方が，Gave = 100 kg/(m2·s)と比べて

熱伝達率の増加割合が大きかった．  

 

第 4 章では，流路間の熱負荷が不均一な並列ミニチャンネルについて，沸騰熱伝

率および流量分配を予測するシミュレーションモデルを開発し，計算結果について

検討を行った．その結果，以下の結論を得た．   

 

1.  開発したシミュレーションモデルが，流路間の熱負荷が不均一な条件を含め，2

並列流路各流路の加熱区間流れ方向局所のクオリティ，熱伝達率，熱流束を予測

できるとともに，各流路の冷媒への伝熱量および流量分配も予測でき，実験結果

と同じ傾向を示すことを確認した．均一熱負荷条件から，片側流路の壁面過熱度

を増加，もう一方を低下させて不均一な熱負荷条件とした場合，高過熱度流路で

は，上流側の熱流束の増加に伴い，均一熱負荷時と比べて上流側でドライアウト

が発生し，熱伝達の悪い区間が拡大した．その結果，冷媒への伝熱量は，均一熱

負荷時とほぼ等しかった．一方で，低過熱度流路では，ドライアウトは生じず，
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下流域でも良い熱伝達を示すものの，壁面過熱度の低下とともに熱流束が低下

するため，冷媒への伝熱量は均一熱負荷時と比べて低下した．結果として，不均

一熱負荷時の冷媒への平均伝熱量は，同じ平均壁面過熱度の均一熱負荷時と比

べて低下した．   

 

2.  計算で得られた流量の不均一分配は，実験と同様に，流路間の壁面過熱度差が拡

大するにつれて大きくなり，平均流量に対して高過熱度流路で減少し，一方，低

過熱度流路で増大した．各流路の出口クオリティは，高過熱度流路で僅かに上昇

し，低過熱度流路で著しく低下した．これは，高過熱度流路では，壁面過熱度が

増加して流量が減少するものの，壁面温度は飽和温度に比較的近く，高い過熱蒸

気温度まで加熱できないためである．一方で，低過熱度流路では，壁面過熱度の

減少と伴に熱流束が低下するためである．  

 

3.  各流路の冷媒への伝熱量について，計算結果を実験結果と比較することでモデ

ルの妥当性を検証した．その結果，実験で管内面温度が流れ方向に一定に近い条

件については，本研究で開発したシミュレーションモデルは，実験結果をよく再

現した．すなわち，シミュレーションに用いている熱伝達と圧力損失の予測方法

ならびにシミュレーションから予測される流量分配は正確であることが確認さ

れた．したがって，本モデルは，実機のように冷媒と空気が直交して流れて熱交

換を行う系の性能予測が可能であると考えられる．  

 

4.  10 並列ミニチャンネルを対象に，冷媒と熱交換する空気の速度が大きい場合と

小さい場合を想定した壁面過熱度条件のシミュレーションを行った．2 並列流路

と同様に，各流路の壁面過熱度が不均一になるにつれて，冷媒への平均伝熱量は

低下した．このとき，並列流路両端の流路間壁面温度差が等しい条件であっても，

中間流路の壁面温度分布の違いにより，流路平均の伝熱量は大きく異なった．す

なわち，並列流路の熱伝達性能を正確に見積もるためには，並列流路両端の流路

間最大熱負荷差だけではなく，中間流路の熱負荷分布を考慮する必要があるこ

とが明らかになった．  

 

第 5 章では，流路間の熱負荷が不均一な条件を含めて，並列ミニチャンネル内で

生じる不安定流動について，主にシミュレーションモデルを用いて検討を行った．

その結果，以下の結論を得た．  

 

1.  開発したシミュレーションモデルが，入口二相条件および逆流が生じる条件を

含めて，2 並列ミニチャンネルで生じる流量および圧力損失の時間変動を予測し，

密度波振動の発生機構を再現できることが確認された．さらに，計算により得ら

れた振動発生限界および振動特性は，実験結果を定量的によく再現し，本モデル

の妥当性が確認された．  
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2.  均一熱負荷条件について，振動の発生に与える熱流束，質量速度および入口クオ

リティの影響について検討を行い，質量速度および入口クオリティが大きいほ

ど，振動が生じる最小熱流束は増大した．このとき，入口二相条件の振動発生限

界は，平均流量によらず，平均出口クオリティと入口クオリティの関係でよく整

理できることが明らかになった．  

 

3.  入口速度の振動周期は，入口クオリティおよび熱流束によらず，流路の平均通過

時刻に対しておおよそ比例して増大することが確認された．また，振動周期は，

加熱区間と出口側非加熱区間を通過するのに要する時間よりは長く，入口側非

加熱区間を含めた全区間を通過するのに要する時間よりは短いことが分かった． 

 

4.  均一熱負荷時には流量振動が生じない熱流束条件であっても，同じ平均熱流束

の不均一熱負荷条件下では流量振動が生じることを明らかにした．このとき，高

熱負荷側の熱流束が，均一熱負荷条件下でも振動が生じる熱流束域に達すると

振動が生じた．すなわち，高熱負荷側流路の熱負荷が，振動発生の主な要因とな

ることを明らかにした．  

 

5.  入口サブクール条件を対象とした，サブクーリング数およびフェーズチェンジ

数の関係で整理された従来の安定判別線図を，入口二相条件に拡張して，より一

般性の高い安定判別線図を示した．その結果，これまで不明であった入口二相の

場合の密度波振動発生限界が，入口サブクールの場合の特性となめらかに繋が

ることを明らかにした．  

 

6.  本モデルが，流量振動発生時の加熱区間内クオリティ分布の時間変化を予測で

きることを確認した．安定流動時にはドライアウトが生じない出口クオリティ

となる熱流束条件であっても，流量振動の発生により，ドライアウトが生じる高

クオリティの領域が，周期的に広い区間に渡ることが確認された．  

 

 以上のように，本論文は，並列ミニチャンネルを用いた高性能蒸発器の設計に重

要な，並列ミニチャンネルの沸騰熱伝達特性，流量分配特性および不安定流動特性

に関する詳細な実験データと検討結果を提示するとともに，その特性を精度よく予

測できるシミュレーションモデルを示したものであり，本研究成果は，並列ミニチ

ャンネル蒸発器のさらなる高性能化に大いに貢献するものとなる．  
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付録  
 

A. 摩擦圧力損失の算出   

(a)  気液二相流の摩擦圧力損失の再現式  
本研究と同じ内径 1.0 mm の水平単一円管を対象とした断熱気液二相摩擦圧力損

失の実験結果 [14],  [17]をもとに再現式を作成した．以下に，作成した再現式を示す．  
Eq.  (A.1)に示すように，一般に，気液二相流の摩擦損失勾配 (ΔP /ΔL)F は，液相の

みが単独で流路を流れる場合の摩擦圧力損失 (ΔP /ΔL)L と二相流摩擦増倍係数 ΦL の

二乗の積で表される．ここで，液相の摩擦圧力損失は Eq. (A.2)で表され，有次元の

二相流摩擦増倍係数を Eq. (A.3)に示すように作成した．  
 

2
L

F L

P P
L L

           
 (A.1) 

 
2 2

L L

1 (1 )
2

P G x
L D




     
 (A.2) 

 

2 0.18 0.32
L L G0.35 1.4 2

3000 1 0.08 1 11
/1000

Re Re
D X X XD

      (A.3) 

 
ここで，   
 ΦL  :  二相流摩擦増倍係数   
 λ  :  管摩擦係数   
 G :  質量速度  [kg/(m2·s)] 
 x :  クオリティ  [- ]  
 ρL  :  液相密度  [kg/m3] 
 D :  流路径  [m] 
 X :  Lockhart-Martinell i パラメータ  [- ]  
 ReL  :  液相レイノルズ数  [- ]  
 ReG  :  気相レイノルズ数  [- ]  

  
管摩擦係数 λ は，レイノルズ数の範囲ごとに， Eq.(A.4),  Eq.(A.5)で算出した．  
 

L
L

64 ( 2300)Re
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液相と気相のレイノルズ数は Eq. (A.6)で表される．  
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Lockhart-Martinell i パラメータ X は，レイノルズ数の範囲ごとに Eq. (A.7),  Eq.(A.8)
で定義した．  
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ここで，   
 ρG  :  気相密度  [kg/m3] 
 μL  :  液相粘性係数  [Pa·s] 
 μG  :  気相粘性係数  [Pa·s] 

 
Fig.  A-1 に，作成した再現式から求めた摩擦圧力損失勾配 ΔP f /ΔL とクオリティ x

の関係を，榎木ら [14]および Matsuse ら [17]の実験結果と比較した結果を示す．左図

に R410A, 右図に HFC32 の結果を示している．図に示すように，質量速度 50~400 
kg/(m2·s)の範囲で，再現式による計算結果は，実験値をよく再現している．  



130 
 

 
Fig.  A-1 Comparison of the calculated pressure drop gradient by the present correlation  

with the measurements for R410A [14] and HFC32 [17].   
 
(b)  単相流の摩擦圧力損失  

気液各単相流の圧力損失は，それぞれ Eq. (A.9),  Eq.(A.10)から算出した．  
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ここで，管摩擦係数はレイノルズ数の範囲ごとに Eq. (A.11),  Eq.  (A.12)から求め，気

液各相のレイノルズ数はそれぞれ Eq. (A.13),  Eq.  (A.14)から求めた．  
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LorG0.25
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0.316 ( 3000)Re
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    (A.12) 
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また， 1000 ≤ Re  ≤ 3000 の区間の管摩擦係数は，それぞれ Eq. (A.11)と Eq.(A.12)か

ら求まる Re  = 1000 と Re  = 3000 の値を線形補間して見積もった．  
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B. ドライアウト開始クオリティの算出 

吉田ら [41]は，比較的管径の大きい内径 6~10 mm の水平円管を対象としたドライ

アウト開始クオリティの予測式を提案している．本研究では，本研究と同じ内径 1.0 
mm の水平単一円管を対象とした榎木ら [15]および Matsuse ら [17]の沸騰熱伝達実験

で得られたドライアウト開始クオリティに一致するように，吉田らの式の係数また

は指数を一部修正して用いた．Table B-1 に修正したドライアウト開始クオリティの

予測式をまとめて示す．  
例として，榎木ら [15]によって得られた R410A のドライアウト開始クオリティの

実験値と予測式による計算結果を，熱流束ごとに質量速度に対してプロットして比

較して Fig.  B-1 に示す．図より，熱流束および流量によらず，計算値は実験結果を

よく再現している．  

 
Fig.  B-1 Comparison of the calculated dryout inception quality by the present correlat ion  

with measurements for R410A [15]   
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Table B-1 Dryout inception quality correlation for the present study. 
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xdiの決定 

3 3 3min( , )di di a di bx x x  (B.14)

xdi2 ≥ xdi3の場合，xdi = xdi3 (B.15)
xdi2 ≤ xdi3の場合， 
 xdi2 ≥ xdi1では，xdi = xdi2 (B.16)
 xdi2 ≤ xdi1 では，xdi = xdi1 (B.17)
 

  
 
 
 
 
 
 


