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号表 

記号 説明  単位 

T 温度  ℃ or K 

Q 熱量  W or kW 

L 負荷  W or kW 

I 電流  A 

S 表面、面積  m2 

F 力、駆動力  N 

M 質量、重量  g or kg 

V 速度  m/s or km/h 

E エネルギー  J or kJ 

U 総括熱伝達率  W/m2K 

C 定数  - 

P 圧力  kPa or MPa 

t 時間  sec 

l 長さ  m or km 

g 重力加速度  m/s2 

h 対流熱伝達係数  W/m2K 

i エンタルピー  kJ/kg 

ρ 密度  kg/m3 

θ 角度  ° 

τ 表面要素透過率  - 

    

    

    

    

    

    

 
Sub script 

 
  

l liquid   

s Solid   

g gas   

pcm phase change material   

AC Air-condition   

bat battery   

cab cabin   

sat saturation   

in inlet   

out outlet   

cal calculation   

exp experiment   

1,2,3… 識別字   
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第1章 序論  

1.1 研究背景 

地球温暖化防止のための温室ガスの低減はもはや選択できる課題ではなく、グロバルのあらゆる全ての産業に

おいて必ず対応すべき使命である。益々成長するグロバル化と伴う貿易及び移動の増加より温室ガス排出元

として運送手段が占める割合は図 1-1 のように年々大きく増大している。そのため、あらゆる自動車メーカは自

動車の排出する温室ガスを規制する燃費規制に対応することが要求されており、温室ガスの排出を低減させる

ための技術開発を進めている。 

 

 

 
 

Fig.1-1 Trend in CO2 emission from transport in EU28,US and China 

(Data source : World Bank database) 

 

 

 
 

Fig.1-2 Global Fuel Economy of CO2 regulation (Source : GM Energy Center) 
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自動車の排出する CO2排出における世界各国の規制状況を図 1-2 に示す。欧米を中心にする EU の CO2

排出規制の場合、2015年には 120g/km であったのだが、 2020年には 95g/km、更に 2025 年には 70g/km

まで排出量を低減しなければいけない厳しい規制になっている。規制を満足できない場合、自動車メーカは一

台当たり 95 ユーロの罰金を払わなくてはいけなくなる。こういう規制に対して世界の自動車総販売量のトップ 3

の一つであり、EU を体表するフォルクスワーゲン社(VW)はエンジンのダウンサイジングや過給機、HCCI エンジン

などエンジン改良で 85g/km の規制までは対応していくと決めてディゼルエンジンの技術開発と拡大に力を入れ

ていた。その反面、85g/km 以下の規制に対してはもはや PHEV,EV もしくは FCEV でなければ達成できないと

判断し、その技術についても少しずつ開発を進めてきた。しかし、2015 年に発覚した VW の排ガス問題は自動

車メーカの立場から各種の規制を満足させるための努力と難しさを感じさせることがわかる事例である。また、ディ

ゼルを含む内燃機関車（Internal Combustion Engine Vehicle, ICEV)ではどんどん厳しくなる CO2規制を満

足できないことを明かにしたことである。この事件をきっかけに EU の各自動車メーカにおいても電気自動車

(Electric Vehicle, EV)のような環境にやさしい技術に関心が急速に高まり、EV に関する技術開発に様々なア

プローチをするようになった。 

 

アメリカでは一番環境に厳しい規制を持つカリフォニア州では EV と FCEV の投入を強制する新 ZEV(Zero 

Emission Vehicle,ZEV)規制を初めている。従来の ZEV 規制ではカリフォニア州で年間 6 万台以上の車を販

売する自動車メーカが対象であったが、新 ZEV規制では年間 4500台以上を販売する自動車メーカまで拡大

し、実はほぼすべての自動車メーカを対象にするようになった。また、規制の対象になる自動車メーカにおいては

従来 ZEV の義務販売台数を 2018 年 4.5％から 2024 年 19.5％まで拡大するように求めている。ここで注目

されるのはもはや HEV(Hybrid Electric Vehicle,HEV)は ZEV の対象から除外されていることである。実際に

2013 年には ZEV の義務を満足するため、HONDA 社,GM 社,Chrysler 社は電気自動車メーカである Tesla

社から CO2の排出権を 280 憶円で購入していた。このように益々厳しくなる温室ガス排出規制において各メー

カは電気自動車の開発を進めている。その結果、図 1-3 に示すように EV(PHEV も含み)は 2012年 0.2%から

2020年には 3.8%までグロバル的に電気自動車の普及が広がっている。 

 

 
Fig.1-3 Global BEV & PHEV sales 

(https://wattev2buy.com/global-ev-sales/) 

https://wattev2buy.com/global-ev-sales/
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しかし、このように益々広がる電気自動車においてその拡大に必ず先決できなければいけないことが走行距離で

ある。電気自動車は化石燃料を用いる従来の内燃機関車に比べて名前通りに電気エネルギーを用いて走行

する。また、その電気エネルギーの貯蓄にはバッテリを用いる。バッテリに貯蓄できるエネルギー密度は化石燃料に

比べて極めて低く、車において化石燃料の燃料タンクと同じ体積のバッテリを用いて電気自動車を走らせるとそ

の走行可能な距離は大分低くなる。そのため、電気自動車は車両の底面をほぼ全部用いてバッテリを積むよう

にしている。それでやっと走行において普通の化石燃料を用いる内燃機関車並みの凡そ 160km(100 マイル)～

480km(300 マイル)程度が走行できるようにまで対応したお陰で、現在のような電気自動車の販売台数拡大に

寄与している。 

 

ところで、電気自動車と内燃機関車の大きい違いはエネルギー源の違いだけではなく、そのエネルギー源を用い

て実際に車の走行できる回転力に変換する仕組みも挙げられる。内燃機関車は化石燃料をエンジンで燃やし

てそのエネルギーを回転力に変換させて車両を走行させる。その反面、電気自動車はバッテリに蓄えた電気エネ

ルギーを用いてインバータを介して電気エネルギーをモータで直接に回転力に変換させるようになっている。この差

は走行距離においても大きく影響を及ぼす。エンジンのエネルギー変換率は凡そ 24～39％程度である。また、

客室の空調のため冷房時には、エンジンの回転を用いて冷媒圧縮機を回すことで客室の冷房空調ができるよう

になっている。更に、暖房時にはエンジンでたくさん発生した熱を回収した冷却水を循環させて客室の暖房に用

いる。しかし、電気自動車の場合は電気エネルギーの変換率は極めて高く、エンジンで発生していたような廃熱

を回収して他に利用することができないため、様々な電気ヒータを設けて暖房行うようにしている。また、冷房時

には冷媒圧縮機を従来には駆動エンジンの回転より作動させていたのであるが、エンジン回転の代わりにバッテリ

の電気エネルギーを用いて冷媒圧縮機を駆動させなければならない。つまり、走行に使うべきの電気エネルギー

を客室の空調のために使うようになり、暖房もしくは冷房の必要な季節になると電気自動車の走行可能な距離

には空調のあまり必要のない季節に比べて大きなバラつきが生じてしまうような短所を持つ。図 1-4 に外気温に

おける電気自動車の走行距離の低減の一例を示す。 

 

 
Fig.1-4 EV mileage by ambient temperature  

(Source : FleetCarma on Nissan Leaf and Chevrolet Volt battery range variation with temperature) 
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また、内燃機関車の燃料タンクとは異なり、電気自動車のバッテリでは化学エネルギーと電気エネルギーの変換

が行われており、その電気エネルギーの充・放電時には発熱を伴う特徴を持つ。それに加えて、化学的な安定

性や性能を確保しながら寿命を維持するためには利用時に定温度領域で利用することが求められる。バッテリ

においての温度管理を行い安全な使用に必要な温度範囲の一例を図 1-5 に示す。バッテリの温度をある範囲

で維持するということは例えば、冬のようにバッテリの温度の低い場合においてはバッテリ加熱を、バッテリの充電も

しくは夏場での高出力の走行、いわゆる放電のようにバッテリの発熱の発生した場合においてはバッテリ冷却が

必要になること意味する。内燃機関車にはないバッテリを積んだ電気自動車においてこのようにバッテリの温調が

必要なことは季節により電気自動車の走行可能な距離の低減する一つの原因である。 

 

 

 
Fig.1-5 Characteristic on Cell operating Temperature and Cycle life of battery[1] 

 

基本的な熱管理の目的は内燃機関車と電気自動車両方とも燃費向上であるが、内燃機関車において熱管

理により期待できる燃費向上の効果が凡そ数％程度であったことに比べ、電気自動車には数十％までに影響

を及ぼす程重要になっている。そのため、内燃機関車において熱管理技術とはエンジンの駆動エネルギー変換

率の向上と捨てられる熱を効率的に回収し、必要な客室の暖房に空間的に分配したり、もしくは外部に放熱し

て捨てることであった。しかし、電気自動車の場合、モータとインバータからの廃熱が少ないため、客室とバッテリの

暖房・加熱において効果的に熱源を創出することが大事である。現在、世の中に走っている電気自動車におい

て暖房・加熱手段において表 1-1 に簡単にその内容を紹介する。暖房及び加熱の手段は加熱に用いる素子
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や構造はともかく電気エネルギーを何かの抵抗に流して発熱させるような電気ヒータ方式と従来冷房手段として

用いられていた冷媒圧縮サイクルに新たに 4方弁を用いて冷房の流れを逆に回すことにより効率よく熱を創出で

きるヒートポンプ方式に大きく分けられる。 

 

Table.1-1 Thermal management example of current EV 

 

 
 

 

Table.1-2 Explanation for each defrost method 

 

除霜方式 技術内容 メリット 短所 

逆サイクル運転

方式 

4Wayバルブを用いて運転

中の着霜時に冷媒流路を

逆に転換して着霜した熱

交換器を凝縮器として運

転して除霜 

システム構成が簡単でその

ため低コスト 

霜取り運転後、室内暖房

を起動するのにシステムを

切り替えるため時間がかか

る 

Hot ガス 

バイパス方式 

圧縮機吐出ガスの一部を

蒸発器にバイパスして除

霜 

霜取り運転時に暖房運転

が可能 

霜取り運転時に暖房能力

が十分出せないため、サイ

クルの制御が必要 

霜取り性能が足りない 

着霜防止・遅れのためバイ

パスの構成が必要 

電気ヒータ 

方式 

電気ヒータを室外熱交換

の間に挿入して電気ヒータ

を用いて除霜 

 冷凍機のポンプダウンが必

要 

 

電気ヒータ方式は装着や取扱が簡単であるメリットはあるものの、いくら頑張っても入力した電気エネルギーより

大きな暖房・加熱源を得ることはできないため、客室とバッテリの暖房・加熱には大きな電気エネルギーを用いな

ければいけない短所を持つ。しかし、ヒートポンプ方式はヒートポンプ技術そのものが実際に圧縮機の駆動のため

に入力した電気エネルギーよりも大きな暖房・加熱エネルギーが得られる(Coefficient of performance, COP１

以上)技術のため、実際に入力する電気エネルギーが電気ヒータ方式よりも極めて少ないため、その分の走行距

離増大に寄与できるメリットを持つ。しかし、冬のように外気温の低い時期にヒートポンプを暖房・加熱のために

用いる場合、客室暖房のためには、外部の蒸発器は外気温の冷たい空気と熱交換されることになるため、蒸

発器の冷媒と熱交換器表面温度は外気温よりも低温で運転される。その際、外部空気に含まれている湿度

は蒸発器の表面で凝縮されてしまい、その凝縮水が熱交換の表面でどんどん霜として成長してしまう。霜の成長

に伴い、霜の厚さ分の熱抵抗が増大することで冷媒と外部空気との熱交換はどんどん悪化してしまう。また、成
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長した霜は蒸発器を通る空気の断面を減少させてしまい空気において通路抵抗になり、流れる空気の量が減

ってしまうことで空気と冷媒の熱交換は更に悪化することになる。冷媒と空気間の熱交換の悪化は結局必要と

される客室からの暖房要求に十分対応できないことを意味し、暖房時において走行距離の増大のためせっかく

高い COP を持つヒートポンプを用いたことに対して暖房能力が全然出せないという熱の需要と供給という観点

からアンマッチングな状態になってしまう。この霜による影響を防止するために、ヒートポンプには周期的に霜取り

運転が必要になる。一般的な霜取りの方法を表 1-2 に示す。ここで、内燃機関車において熱管理の基本的な

部品構成やその技術は過去数十年間の努力でどの車においてもほぼ同じに標準化したことに比べて、電気自

動車においては各メーカが車両の大きさや販売地域などにおいて未だにこれといった標準的な方式までは提案さ

れていない現状であることが分かる。 
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1.2 研究動向及び先行研究 

ここでは従来の電気自動車の熱管理における研究動向及び先行研究について述べる。まず、自動車メーカか

ら量産されていて実際に電気自動車に適用されている様々な熱管理システムに関して予めいくつか代表的なシ

ステムを図 1-6~図 1-8 に示す。図 1-6 に示したのは日産の初代 Leaf の熱管理システムである。日産の Leaf

の熱管理システムの特徴は HVAC モジュール内に熱交換器が 3 つ設けられていることであり、基本的にはヒート

ポンプを採用しており、低温領域での不十分である暖房能力を PTC 電気ヒータで賄うような構成である。また、

バッテリパックにおいては冷却及び加熱機構が設けられてないことが大きな特徴である。それによって設計はより

簡単になるのだが、その分搭載されるバッテリ容量の制限や使用上の細かな制約などが考えられる。初代 Leaf

のバッテリ容量が 24kWh であり、現在の一般的なバッテリ容量より少なかったため、このような自然対流による

冷却が可能であったと考えられる。 

 

 

 
 

 

Fig.1-6 Thermal system diagram of Nissan Leaf(2010) 

 

 

図 1-7 に示すのは tesla のModel S に適用されている熱管理システムである。このシステムの特徴は 4Way 

Valve を用いて冷却水のラインを Power Train と Battery Pack で別途管理するようにすることである。細かく言う

と外部が低温~常温の場合はバッテリパックと Power Trainは同一ラインで構成される。また、外部温度が常温

~高温の場合はバッテリパックと Power Trainは別々のラインで熱管理するようになる。それは Power Trainの廃

熱を Battery Packの加熱の熱源に再利用するような仕組みである。ただし、廃熱を再利用した場合でも、前

述したように十分な加熱熱源ではないため、客室の暖房向けには空気式 PTC ヒータ、Battery Pack向けには

別途電気ヒータを設けている。 

 

最後に図 1-8 に BMWの i3の熱管理システムを示す。この熱管理システムの特徴は従来の内燃機関車

(ICEV)で使われているエンジンルームの CRFM(Condenser/Radiator/Fan Module)と客室内の HVAC モジュー

ルをそのまま共用化で使用していることである。また、エアコン＋電気ヒータ及びヒートポンプ＋電気ヒータの互換

設計であり、バッテリパックは空気もしくは冷却水ではなく冷媒が通るようにしておいて冷媒が直接バッテリパックの
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温度を下げるようになっている。ヒートポンプにおいても低温において十分ではない加熱能力を補うために、客室

向けの電気ヒータとバッテリ向けのワイヤーヒータをそれぞれ設けている。  

 

 

 

 
 

 

Fig.1-7 Thermal system diagram of Tesla Model S(2015) 

 

 

 
 

 

Fig.1-8 Thermal system diagram of BMW i3(2015) 

 

 

上記の 3 つの熱管理システムを通して分かるように電気自動車において熱管理システムは未だにはっきり定まっ

てない状況である。それはやはり電気自動車において少ない熱源とその対策として注目を浴びているヒートポンプ

技術のもつ低温での不十分である熱性能と着霜による効率低下と除霜運転の必要性などがまだ解決できてな

いためである。電気自動車の走行距離増大のための冬期における空調及び熱管理の様々な戦略に関して

Zhang ら[2]の研究で纏められている。 

 

上記でも紹介したように暖房のためにほとんどの電気自動車が電気ヒータを用いている状況であるが、その暖房

の手段について表 1-3で簡単にその特徴を示す。 
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Table.1-3 heating methods for electric vehicle 

 

 
 

 

Table.1-4 Example of PCM material for vehicle 

(source : 自動車の熱管理技術と課題、Toyota) 

 
 

 

現状の電気自動車の熱管理手段において様々な研究が行われており、特に冬期の暖房においてはヒートポン

プを中心にして活発に研究が行われている。しかし、外気温が低い場合におけるヒートポンプのもつ着霜現象は

ヒートポンプの利用において大きな課題である。Pamela ら[3]の研究によるとヒートポンプの霜取り運転を含んだ

場合、時間当たりの COP は最大 20％まで減少すると報告されている。除霜方法に関する研究動向をまとめ

た Amer ら[4]の研究では霜取り技術として Passive及び Active方法を含めて報告されており、Passive手段と

しては一般的にマイクロ溝、親水性コーティングもしくは霜防止コーティングなどを用いて表面の形状を変更して

処理された表面を用いる。マイクロ溝の場合、その表面は解けた霜を効果的に取り除くことに特化されている。

一般的に親水性コーティングなどは初期の霜の成長を遅延させるような役割をすると報告されている。Active 手

段としては電気ヒータや超音波振動、高温ガスを逆循環させる逆サイクル運転も含んだ制御戦略まで挙げられ
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る。特に、逆サイクル運転の場合、COP 及びエネルギーの消費において他の方法より優秀である。しかし、逆循

環サイクルにおいては霜取り運転時に暖房ができないため、他の暖房手段が必要になるなど弱点も持つ。そのた

め、本研究では逆循環サイクルを用いた電気自動車においての霜取り運転時に暖房手段として熱電池といっ

た PCM(Phase Change Material、蓄熱材)を用いた新な機構をヒートポンプサイクルに組み込んだ新しいサイク

ルを提案するようにした。PCM を活用した従来の蓄熱技術について表 1-4 に示す。PCM は熱管理技術の 1

つとして内燃機関車時代から検討されてきた。 蓄熱材としては大きく材料の蓄熱密度の低い顕熱蓄熱と蓄熱

密度が顕熱蓄熱より高い潜熱蓄熱で分けられる。その他に蓄熱密度の一番高い化学蓄熱もあるが、取り扱い

の難しさなどで現在まで車両には実際に採用の実例はない。  

 

それに対して、Kowsky ら[5]は 図 1-9 に示すように蒸発器に PCM として 2℃～8℃の相変化温度を持つパラ

フィンを用いて圧縮機が作動中に PCM に蓄冷しておいて圧縮機が作動しない場合に蓄冷された PCM から冷

却空気を作りだすような研究をしている。 この先行研究と類似して、HEV 時代に突入してから ISG(Idle Stop 

& Go)機能を持つ車が横断歩道などで一時停止した場合、エンジンがオフになっても乗客室に空調のできるよう

に HVAC モジュールの中の熱交換器にパラフィン系の PCM を組み込んだ潜熱蓄熱を利用した製品が開発さ

れた実績もある。 

 

 

 
 

Fig.1-9 PCM Evaporator proposed by Kowsky et al.[5] 

 

 

その他に電気自動車の時代に入ってからは主にバッテリの熱管理手段として PCM を用いた研究が行われてき

た。Javani ら[6]の研究ではバッテリパックに対して Passive熱管理手段として n-octadecane wax を PCM として

用いて Li-ion バッテリセルの間に搭載した熱挙動を報告している。先行研究では PCM を搭載したことにより

Cell 全般の温度分布がより均一になることになると報告されている。また、Kim ら[7]の研究では図 1-10 で示し

たように熱伝導の高い graphite と PCM を用いたバッテリパックを車両に搭載して実際の評価を行った。その結

果、PCM を用いたバッテリ熱管理は短期間に高バッテリ出力を取り出す際にバッテリの最大温度値を抑えること

ができたが、逆に対流冷却方法など高温になった PCM を含んだバッテリパックにおいて効果的な温調手段がさ

らに必要であると報告されている。また、車両設計時にはバッテリ温調手段として PCM を用いたメリットと PCM

の追加による重量増加及び費用などのデメリットを共に考慮すべきだと報告している。 
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Fig.1-10 Battery module design with graphite and PCM by proposed Kim et al.[7] 

 

 

その他に、Wang ら[8]は電気自動車向け乗客室暖房のために図 1-11のように PCM を用いた蓄熱モジュール

を提案している。このモジュールは 40分以上 2.7kWの暖房能力を乗客室に提供することができるが、重量が

33kgでかなり重たく、車両に搭載するには様々な制限がある。このように PCM を用いて蓄熱したとしても蓄熱

材をたくさん積んで熱エネルギーを蓄えることとそれに伴う重量とその際の蓄熱材のエネルギー密度とバッテリのエ

ネルギー密度との比較を行い本当にその有効性を行う必要があると判断される。 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

Fig.1-11 PCM heat exchanger proposed by Wang et al.[8] 
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1.3 研究目的 

本研究では前述したように電気自動車における冬期の走行距離増大のための手段として最も期待されるヒー

トポンプを対象にする。しかし、低温で着霜を伴うことより外気温の低い環境条件でのヒートポンプの運転には必

ず霜取り運転が必要とする。ヒートポンプの霜取り運転中にヒートポンプの COP は低下し、また暖房手段として

電気ヒータなどが必要になる無駄の多い現状に対して、図 1-12 に示すような構造を考案し、ヒートポンプの起

動中にチーラにより温まった冷却水もしくはバッテリからの廃熱を回収した冷却水などを用いて PCM に蓄熱でき

るように中心に水の流れるチューブを持ち、その他に、外部には霜取り運転時に PTC 電気ヒータの代わりに蓄

熱された PCM から空気へと熱交換ができるようにフィン付きチューブを設けている。また、その間の空間にはパラ

フィン系の PCM を注入しており蓄熱及び放熱が行われる。PCM を用いる際の短所と言われる低い熱伝導率

を改善するために PCM の充填された空間には外側のチューブに接触させた銅フィンを設けるように工夫をした。 

 

 

 

 
 

 

Fig.1-12 Fin Heat exchanger with PCM proposed by this study 

 

 

このような PCM モジュールは図 1-13 に示すようにヒートポンプ及び車両の熱管理システムと連携できるように位

置しており、ヒートポンプの霜取り運転時に乗客室に蓄熱された PCM から熱を取り出し乗客室の暖房に用いる

ことで頻繁な霜取り運転でも乗客室の温度変化や足りない暖房能力を一部もしくは全量 PTC 電気ヒータの

代わりに賄えることを期待して、本当に考案した PCM モジュールを謀議したテストセクションを制作して、実験を

行い PCM モジュールの特性を定められるように実験結果の獲得とその計算モデルの作成を行うことを目指す。

また、その実験結果とそのモデルを拡張させ、実際に車両に搭載できるような PCM モジュールの設計を行い、そ

の PCM モジュールを車両レベルまで拡張して、本当に様々な冬の気候条件と運転条件での有効性を定量及

び定性的に分析を行うことを目的とする。 
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Fig.1-13 Thermal management system with PCM module for this study 
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1.4 本論文の概要 

 

本論文は「PCM を用いた電気自動車向けヒートポンプサイクルの考案及び熱管理シミュレーションによる 

冬期の有効性分析」と題し，次の６章で構成される． 

 

第１章 序論 

自動車業界における CO2 排出規制が益々厳しくなる状況の中，注目を浴び急激に普及されている電気自

動車において走行距離に大きく影響を及ぼす熱管理の暖房手段についてヒートポンプ及びその着霜・除霜技

術に関する背景及び先行研究に関して説明する．更に、本研究で提案する PCM モジュール込みヒートポンプ

サイクルを持つ熱管理システムを用いて本研究の目的を明らかにする． 

 

第２章 電気自動車における熱負荷の予測 

様々な気候環境条件と走行モードでの電気自動車の熱管理対象である乗客室 (CABIN)と蓄電池

(BATTERY)における熱負荷を定義し、各熱負荷項目を定量・定性的に計算し、その結果を述べる。各気候

環境条件と走行モードの元で行われた時間変動と伴う各熱負荷計算結果から客室の暖房に必要な空調負

荷を求めて、3 章で PCM モジュールの最適設計のために必要になる PCM モジュールの要求性能を明らかにし

た。また、4章の熱管理シミュレーションにも本章で纏められた手法を用いて熱負荷を求めることになる。 

 

第３章 PCM を用いたヒートポンプサイクルの考案 

本研究で考案した PCM モジュールの詳細な概念とそれを組み込んだサイクルの作動について紹介する。そこで

必要とする PCM モジュールの熱挙動を明らかにするため、PCM として C20H42を用いてテストセクションを製作し、 

実際に蓄熱及び放熱に関する実験を行い、その熱挙動に関して定量・定性的に述べる。その結果から更に、

熱挙動をモデル化することによって本研究で考案した PCM モジュールの最適な構造を明確にし、その結果を 4

章で行う熱管理シミュレーションと連携できるようにする。 

  

第４章 熱電池組み込みヒートポンプの熱管理シミュレーション 

2 章で得られた各気候環境条件及び走行モードにおいての熱負荷に対して、ヒートポンプで対応できる能力を

計算できるようにMATLAB を用いてヒートポンプの静特性の計算を行うように構築する。また、ヒートポンプの動

作と伴う着霜現象に関する先行研究を用いてモデル化し、熱管理シミュレーションで用いられるように着霜され

た霜の厚さ及び密度を求め、霜取り運転の周期と霜取り運転にかかる時間の計算をする。そして３章で得られ

た本研究で考案した PCM モジュールを組み込んで PCM モジュールを用いることによる熱管理観点からのエネ

ルギー効果を定量・定性的に分析を行って報告する。 

  

第５章 結論 

本論文で得られた結論と述べる。更に、今後の課題について明確にする。 

 

第６章 参考文献 

本研究で参考にした文献を列挙する．  
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第2章 電気自動車における熱負荷の予測 

2.1 電気自動車における熱管理の対象及び目的 

従来エンジンを持つ内燃機関車(Internal Combustion Engine Vehicle,ICEV)において熱管理の基本的な目

的は燃費向上及び乗客のための熱快適性(Thermal Comfotable)である。そのため、熱管理対象になるのはエ

ンジンを含んだパワートレイン(Power Train)系統と乗客が居住している空間である乗客室(Cabin)の 2 ヶ所であ

る。それぞれの熱管理対象においての熱管理方法について説明をする。パワートレインとしてはエンジン内部での

燃焼の発生が生じた場合でも一定の温度以上には上がらないよう冷却水をエンジン回りに流し、その熱を車両

のフロント側についているラージエータにて冷却させる。また、客室暖房のためには先ほどエンジンから回収した熱

を客室の前方に設けられている HVAC(空調モジュール)の内部に設けられたヒータコアに流し、客室の暖房に用

いるようにする。客室に冷房が必要になる場合は、図 2-1 で示したようにエンジンの駆動力より圧縮機を駆動さ

せ車両外部のフロント側に設けられた凝縮器、膨張バルブと客室の前方に設けられた HVAC(空調モジュール)

の中にある蒸発器に冷媒を流すようなエアコン機構を設けて熱管理を行う。そのため、内燃機関車(ICEV)にお

ける熱管理技術とは主に燃費向上と直接関係する凡そ 24%~39%程度しかならないエンジン駆動エネルギー

変換率をいかに向上させるかもしくは駆動エネルギーとして変換できず捨てられてしまう熱を効率的に回収して

空間的に配分することに集中されている。 

 

 

 
 

 

Fig.2-1 Thermal management system for ICEV 

 

本研究の対象になる電機自動車(EV)においての基本的に熱管理の目的も前述した内燃機関車(ICEV)と同

じようにパワートレインと客室を対象にした電費向上及び乗客の熱快適性である。しかし、内燃機関車(ICEV)

には搭載されてなかったバッテリパックにおいて安全かつ十分な寿命及び性能を出すようにするためにはバッテリパ

ックの温調も必要であることが内燃機関車(ICEV)との相違点の一つである。バッテリは電気自動車には最も重
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要な部品であり、現在多く使われているリチウムイオンバッテリは特に、低温では性能低下が激しく冬期の冷間

運転ではバッテリ温度が十分温まってなく電気ヒータなどを用いて加熱を行わなければ十分な出力が得られない。

また、逆にバッテリ温度が一定の温度より高温に上がりすぎるとバッテリの電極における熱連鎖が起こる。バッテリ

において高温になることは極めて厳しい状況であり、最悪の場合、発煙・発火まで至るため、安全上一定温度

以下になるように冷却も必要になる。 

 

 

 
 

Fig.2-2 Energy Efficiency of Electric Vehicle 

(Source : MotorBrain - Technical Annex) 

 

 

すなわち、電気自動車における熱管理の対象はモータ・インバータ・OBCMなどのパワートレイン系統と乗客の

居住する客室に加えてバッテリパックまで含み大きく 3 カ所である。それに対して従来内燃機関車(ICEV)の場

合は捨てられてしまう熱が過剰に発生したことに比べて図 2-2 に示したようにモータ効率 91%、チャージャ 91%、

バッテリ効率 85%、Power Control 88%、Transmission 97%など蓄えられた電気エネルギーから駆動エネルギー

への変換率が凡そ 60%以上になり、内燃機関車(ICEV)の 24%~39%よりも遥かに上回る。そのため、従来内

燃機関車では捨てられる熱を用いて客室の暖房に用いられたことに対して、電気自動車の場合は燃料である

電気エネルギーの駆動変換効率が高いため、バッテリ及び客室の熱管理のためには電気エネルギーを余計に用

いるしかないことを意味する。その結果、前章の図 1-4 でも示したように冷暖房の必要になる季節には電気自

動車の走行可能な距離に大きくバラつきが生じてしまう。少しでも熱管理のために用いられる電気エネルギーの

消費量を減らすためには、その少ない廃熱上手に回収し空間的な移動はもちろん、場合によっては時間的に

配分することも重要になる。 
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2.2 熱負荷モデルの構築 

熱管理のためにはまず熱負荷分析を行う必要があり、先行研究[9]~[11]で様々な研究が行われている。それ

前述したように熱管理対象を明確に定めてそれぞれの運転モードにおける目標温度に達するための熱負荷の

要因とその数字を定量的に知ることが大事なためである。図 2-3 で車両の客室における一般的な熱負荷の要

因を示す。 

 
 

 

Fig.2-3 Schematic representation of thermal loads in a typical vehicle cabin 

 

 

 

2.2.1 客室(Cabin)における熱負荷モデル構築と計算法 

 

先行研究[9]~[11]で報告より一般的に内燃機関車における熱負荷の要素は式(2-1)のように表せる。 

 

𝐿𝑐𝑎𝑏 = 𝑄𝑀𝑒𝑡 + 𝑄𝐷𝑖𝑟 + 𝑄𝐷𝑖𝑓 + 𝑄𝑅𝑒𝑓 + 𝑄𝐴𝑚𝑏 + 𝑄𝐸𝑥ℎ + 𝑄𝐸𝑛𝑔 + 𝑄𝑉𝑒𝑛 + 𝑄𝐴𝐶               式(2-1) 

 

・QMet : Metabolic Load                    ・QAmb : Ambient Load 

・QDir : Direct Load                       ・QExh : Exhaust Load 

・QDif : Diffuse Load                      ・QEng : Engine Load 

・QRef : Reflected Load                    ・QVen : Ventilation Load 

・QAC : A/Con or Heating Load 

 

ただし、電気自動車の場合、式(2-1)からエンジンによる熱負荷(QEng)とエンジンの排気熱による熱負荷(QExh)が

存在しないため、式(2-2)のように変更される。この式に含まれている各熱負荷を定めることにより乗客室

(CABIN)の冷房及び暖房に必要な熱量(QAC)を求めることができる。 

 

 

𝐿𝑐𝑎𝑏 = 𝑄𝑀𝑒𝑡 + 𝑄𝐷𝑖𝑟 + 𝑄𝐷𝑖𝑓 + 𝑄𝑅𝑒𝑓 + 𝑄𝐴𝑚𝑏 + 𝑄𝑉𝑒𝑛 + 𝑄𝐴𝐶                   式(2-2) 

 

 

• Metabolic Load(QMet)について 

 

代謝負荷(Metabolic Load)とは客室の中に搭乗している人によって発生する負荷のことを意味する。人は人体
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代謝の作用に伴い、息を吸ったり吐き出したりするような呼吸及び体温や動きによるエネルギーの発散などで熱

を出す。人の代謝による熱は体重、背及びその行動により異なるが熱負荷の分析に当たっては ISO8986 に定

まっており式(2-3)～式(2-4)に示した推算式に基づいて算出する。 

 

𝑄𝑀𝑒𝑡 = ∑ (𝑀 × 𝐴𝐷𝑢)𝑃𝑎𝑠𝑠𝑒𝑛𝑔𝑒𝑟
𝑖=1                                            式(2-3) 

 

𝐴𝐷𝑢 = 0.202 × 𝑊0.425 × 𝐻0.725                                             式(2-4) 

 

・ M : 代謝発熱量‐転手 85W/m2、乗客(Sitting)55W/m2 

・ ADu：Dubois Area‐H背、W体重 

 

 

• Direct Load(QDir)について 

 

図 2-4 のように直接負荷(Direct Load)は日射による負荷の一つとして車両の窓などを通して直接日射照射さ

れることによりキャビンに熱負荷として作用する。その細かな内容を式(2-5)に示す。この負荷は太陽が現れてな

い夜中には考慮する必要のない負荷でもある。 

 

 

 
 

Fig.2-4 Schematic of direct load for cabin 

 

 

𝑄𝐷𝑖𝑟 = ∑ (𝑆 × 𝜏 × 𝐼𝐷𝑖𝑟 × cos 𝜃)𝑠𝑢𝑟𝑓𝑎𝑐𝑒                                     式(2-5) 

 

・ S：窓の面積(m2) 

・ Apparent solar irradiation: ASHRAE Handbook* 1069W/m2 

・ Atmospheric extinction Coefficient: ASHRAE Handbook* 0.205 

・ τ : Surface element transmissivity (表面要素透過率): ASHRAE Handbook* 0.5 
*ASHRAE Handbook of Fundamental, “American Society of Heating, Refrigerating, and Air 

Conditioning”, Atlanta, GA,1988. 

 

ここで、IDir×Cosθ(ED)は式(2-6)のように計算できる。 

 

𝐸𝐷 = 𝐼𝐷𝑖𝑟 × cos 𝜃 = 𝐸𝐷𝑁 × cos 𝜃                                         式(2-6) 

 

・ EDN : 法線面直達日射量(W/m2)               
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・ ED : 表面直達日射量(W/m2) 

・ θ：太陽入射角度(Radian) 

 

太陽入射角度(θ)とは季節と 24時間ごとに異なるため式(2-7)～式(2-11)のように計算より求められる。 

 

θ = cos−1((cos ℎ × cos Υ × sin 90°) + (sin ℎ × cos 90°)) × 180 ÷ 𝜋                  式(2-7) 

・ h：太陽高度角度,Solar Altitude (Radian)      

・ γ：太陽―表面方位角度(Radian) 

 

h = sin−1((cos Φ × cos 𝛿 × cos 𝐻) + (sin Φ × sin 𝛿)) × 180 ÷ 𝜋                    式(2-8) 

・ Φ：緯度 

・ δ：赤緯, Declination(°) 

・ H：時間角 

 

H = 15 × (𝐴𝑆𝑇 − 12)                                                         式(2-9) 

・ AST：太陽時刻 

 

AST = time + (𝐸𝑇 60⁄ ) + (ΧST − Χ) 15⁄                                         式(2-10) 

・ time：24時間基準の時間 

・ ET：Equation of Time、均時差 

・ XST：標準経度 

・ X：経度 

 

𝐸𝐷𝑁 = 𝐶𝐴 × 𝐶𝑁 𝑒𝑥𝑝(𝐶𝐵 sin ℎ⁄ )⁄                                         式(2-11) 

・ CA：太陽定数 

・ CB：太陽定数 

・ CN：天気定数、晴れの場合 1 

 

 

 

Table.2-1 Solar Position Data 

 

Month 
Equation of 

Time,ET[Min] 

Declination 

[°] 

CA 

[W/m2] 

CB 

[-] 

CC 

[-] 

Jan -11.2 -20 1230 0.142 0.058 

Feb -13.9 -10.8 1215 0.144 0.060 

Mar -7.5 0.0 1186 0.156 0.071 

Apr 1.1 11.6 1136 0.180 0.097 

May 3.3 20.0 1104 0.196 0.121 

Jun -1.4 23.45 1088 0.205 0.134 

Jul -6.2 20.6 1094 0.186 0.138 

Aug -2.4 12.3 1107 0.201 0.122 

Sep 7.5 0.0 1151 0.177 0.092 

Oct 15.4 -10.5 1192 0.160 0.073 

Nov 13.8 -19.8 1221 0.149 0.063 

Dec 1.6 -23.45 1233 0.142 0.057 
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ここで、用いた月ごとの均時差と赤緯及び太陽定数の値を表 2-1 に示す。この計算にあたり、24 時間基準の

地域時刻が 12 より小さい場合、太陽方位角は負数の値を用いる。法線直達日射量(EDN)は太陽高度角度

の値が 0 より小さい場合には 0 を用いる。また、太陽―表面方位角度(γ)の値は太陽入射角度の cosθ の値が

-0.2 と同じもしくは小さい場合は 0.45 を用いるようにする。直達日射量(ED)は cosθ が 0 より小さい場合、0 を

用いた。 

 

 

• Diffuse Load(QDif)について 

 

図 2-5 に示したように拡散負荷(Diffuse Load)とは日射による負荷の一つで直接負荷以外に日射が空間に拡

散したことから起因する日射負荷のことを意味して 、車体などが日射により受け取る負荷を表す。その細かい

内容は式(2-12)～(2-13)で表す。 

 

 

 
Fig.2-5  Schematic of diffuse load for cabin 

𝑄𝐷𝑖𝑓 = ∑ (𝑆 × 𝜏 × 𝐼𝐷𝑖𝑓)𝑠𝑢𝑟𝑓𝑎𝑐𝑒                                        式(2-12) 

・ S：面積(m2) 

・ Diffuse radiation factor: ASHRAE Handbook* 0.228 

・ τ : Surface element transmissivity (表面要素透過率): ASHRAE Handbook* 0.5 

 

𝐸𝑑 = 𝐼𝐷𝑖𝑓 = 𝐶𝐶 × 𝐸𝐷𝑁 × Υ                                          式(2-13) 

• IDiｆ： Diffuse radiation heat gain per unit area 

 

 

 

• Reflected Load(QRef)について 

 

図 2-6 に示したように反射負荷(Reflected Load)は日射による負荷の一つで直達日射と拡散日射以外に日

射はまず地面に到達し、地面で反射されてから車両の底面に受け取る負荷を意味する。その細かな内容は式

(2-14)～式(2-15)のように表される。 
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Fig.2-6  Schematic of reflected load for cabin 

 

 

𝑄𝑅𝑒𝑓 = ∑ (𝑆 × 𝜏 × 𝐼𝑅𝑒𝑓)𝑠𝑢𝑟𝑓𝑎𝑐𝑒                                        式(2-14) 

 

𝐸𝑟 = 𝐼𝑅𝑒𝑓 = 𝐸𝐷𝑁 × (𝐶𝐶 + sin ℎ × 𝜌𝑔 × (1 − cos 90°)) 2⁄                         式(2-15) 

・ S：底面面積(m2) 

・ IRef ：reflected radiation heat gain per unit area 

・ 𝜌𝑔 :the ground reflectivity coefficient. 

 

 

ここで、地面または日射が反射される場所から特定の表面への水平面の反射率は 0.02で計算を行う。 

 

 

• Ambient Load(QAｍｂ)について 

 

図 2-7 に示すように大気負荷(Ambient Load)とは大気の気温と客室の温度差に伴って移動する熱負荷を意

味する。その細かな内容は式(2-16)～式(2-18)で表せる。 

 

 

 
 

Fig.2-7  Schematic of ambient load for cabin 

 

 

𝑄𝐴𝑚𝑏 = ∑ (𝑆 × 𝑈 × (𝑇𝑠 − 𝑇𝑖))𝑠𝑢𝑟𝑓𝑎𝑐𝑒                                             式(2-16) 

 

ここで、車速に伴い車体側との対流熱伝達係数は変化するようになるため、先行研究で従来知られている式
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(2-18)を用いて、式(2-17)から総括熱伝達係数を求めることができる。 

 

U = 1 𝑅 𝑤ℎ𝑒𝑟𝑒 𝑅 = 1 ℎ𝑜 + 𝜆 𝑘⁄⁄⁄ + 1 ℎ𝑖⁄                                 式(2-17) 

・ U：表面においての総括熱伝達係数 

・ Ti：乗客室の平均温度 

・ R：単位表面における熱抵抗 

・ ho and hi：室外及び室内の対流熱伝達係数 

・ k：表面熱伝導率 

・ λ：表面厚み 

 

h = 0.6 + 6.64√𝑉                                               式(2-18) 

・ h: the convection heat transfer coefficient in w/m²k  

・ V: the vehicle speed in m/s. 

 

 

 

• Ventilation Load(QVen)について 

 

図 2-8のように換気負荷(Ventilation Load)とは車両の客室と外気の間で空気の移動に伴って発生する負荷

を意味する。その詳細な内容は式(2-19)に示す。本研究で換気量(mVen)は 0.1m3/s にして求めた。 

 

 
 

Fig.2-8  Schematic of ventilation load for cabin 

 

𝑄𝑉𝑒𝑛 = 𝑚̇𝑉𝑒𝑛 × (𝑒𝑜 − 𝑒𝑖)                                          式(2-19) 

・ ｍVen : Ventilation mass flow 

 

e = 1006 × T + (2.501 × 106 + 1770 × 𝑇) × X                            式(2-20) 

・ ei,eo: the ambient and cabin enthalpies 

 

 

 

• Air Conditioning Load(QAC)について 

 

この空調負荷(AC Load)とは前述した各負荷のもとで客室で乗客の設定した温度に設定した時間で到達する

ために空調に要求される熱量のことを意味する。その細かな内容は下記のように式(2-21)~式(2-22)で表せる。
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その際、Pull-Down時間とは、客室温度が 1℃以内に快適温度に達するまでの時間を意味する。 

 

𝑄𝐴𝐶 = −(𝑄𝑀𝑒𝑡 + 𝑄𝐷𝑖𝑟 + 𝑄𝐷𝑖𝑓 + 𝑄𝑅𝑒𝑓 + 𝑄𝐴𝑚𝑏 + 𝑄𝑉𝑒𝑛) −
(𝑚𝑎𝐶𝑎 + 𝐷𝑇𝑀) × (𝑇𝑖 − 𝑇𝑐𝑜𝑚𝑓)

𝑡𝑐
 

                                                          式(2-21) 

・ Tcomf: The Targe comfort temperature 

 

𝑡𝑐 =
𝑡𝑝

𝑙𝑛𝑇𝑜 − 𝑇𝑐𝑜𝑚𝑓
⁄  

                                                          式(2-22) 

・tc: Pull-down constant which determines the overall pull-down time 

・T0: initial cabin temperature 

 

 

 

2.2.2 蓄電池(Battery)における熱負荷モデル構築と計算法 

 

前章で述べた乗客室(CABIN)における熱負荷の定義を参考にして蓄電池(BATTERY)側の熱負荷の構成は

式(2-23)のように表すことができる。 

 

𝐿𝐵𝑎𝑡 = 𝑄𝐺𝑒𝑛 + 𝑄𝑅𝑒𝑓 + 𝑄𝐴𝑚𝑏 + 𝑄𝐶𝑜𝑛𝑑 + 𝑄𝐴𝐶,𝑏𝑎𝑡                              式(2-23) 

 

 

 

• バッテリ出力時の発熱 Load(QGen)について 

 

蓄電池における熱負荷モデルに最も重要なことは車両の走行に伴いバッテリの充放電時に発生する発熱量で

ある。このバッテリの発熱量を計算するには最初に車両の走行モードを決めその際に車両を駆動させるために実

際にバッテリに要求される出力を求めなければならない。その出力は自動車の運動を剛体の平面運動と簡単

化して考えると、図 2-9 に示したようにその運動方程式はニュートンの運動法則に従って、車両における質量×

加速度＝外力及びホイルにおける慣性モーメント×角加速度＝外力である。車両の前後方向における運動方

程式は式(2-24)のようになる。  

 

 
 

Fig.2-9 Scheme of the power train model 
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慣性力：                                                    式(2-24) 

𝑀𝑣𝑒ℎ ⋅
𝑑𝑉

𝑑𝑡
= 𝐹𝑓 + 𝐹𝑟 − 𝐹𝐵 − 𝐹𝐷 

                               

慣性モーメント：                                                式(2-25) 

𝐽𝑣𝑒ℎ ⋅
𝑑𝜛𝑤ℎ

𝑑𝑡
= 𝑇𝑤ℎ − 𝑅𝑤ℎ ⋅ (𝐹𝑓 + 𝐹𝑟) 

𝐽𝑟 = 𝑀𝑤ℎ,𝑟
𝑅𝑤ℎ

2

2
 、 𝐽𝑓 = 𝑀𝑤ℎ,𝑓

𝑅𝑤ℎ
2

2
 

 

 

ここで、 Ftrは推進力(Driving force)、 FBは制動力(Breaking force)、FDは外部抵抗力(Disturbance force)

を表す。また、 FD は空気抵抗、転がり抵抗、勾配抵抗で構成される。ただし、速度 V と車輪回転速度 ωwh

の関係は V=Rωwh である。ここで、１輪の駆動トルク Jr、Jf は前後車輪軸換算の全車両総慣性モーメントで

車輪が等質の円盤で近似できる場合に式(2-25)のように与えられる。 ここで、時間の変化による速度は様々

な運転モードを用いる。式(2-26)からホイルにかかる全体のトルクを求めることができる。 

 

 

(𝑀𝑣𝑒ℎ +
2(𝐽𝑓 + 𝐽𝑟)

𝑅𝑤ℎ
)

𝑑𝑉

𝑑𝑡
=

2(𝑇𝑓 + 𝑇𝑟)

𝑅𝑤ℎ
− 𝜇𝑔(𝑀𝑏,𝑓 + 𝑀𝑏,𝑟) −

1

2
𝜌 ⋅ 𝐴 ⋅ 𝐶𝑑 ⋅ 𝑉2 − 𝑀𝑣𝑒ℎ𝑔 𝑠𝑖𝑛 𝜃 

            式(2-26) 

𝑀𝑏,𝑟 =
𝐿𝑓

𝐿
𝑀𝑏 、 𝑀𝑏,𝑓 =

𝐿𝑟

𝐿
𝑀𝑏 

 

 

また、そのホイルトルクから駆動系のトルク 損失を考慮した効率 η と減速比 ε を用いてモータから発生したトル

クを求めることができる。また、車速からホイルの回転数 ωwh と求められ、この ωwh と減速比 ε を用いてモータの

回転数 ωmotor を更に求めることができる。ここまでの結果を用いて式(2-28)のようにモータのパワーを定められる。

ここにモータの効率とモータを制御するインバータの効率を用いてモータとインバータから発生する熱量を求める。 

 

 

𝑄𝑚𝑜𝑡 = 2𝜋𝑇𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 × 𝑅𝑃𝑀𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟                                        式(2-27) 

 

 

𝑄𝑃𝑇 = 𝑄𝑚𝑜𝑡 × (1 − 𝜂𝑚𝑜𝑡) × (1 − 𝜂𝑖𝑛𝑣)                                  式(2-28) 

 

 

ここまで述べた計算式は電気自動車だけではなく一般的に車両の基本的な運動を定義する計算式のためここ

までの計算式が電気自動車においてはどれほど適合性を持つかについて検討を行った。検討には既に開発され

た電気自動車の日産 Leaf の諸元である表 2-2 に基づいてモータ RPM による Torgue の関係を実際自動車メ

ーカの発表しているモータの性能と計算値の結果の比較を試みた。その結果を図 2-10 に示す。計算結果は実

際の性能グラフと全般的に一致する傾向を見せたが、モータの RPM が 5000 を超え始めてから計算値が実際

の性能値よりトルクを大きく見積もる傾向が見られる。しかし、 一般的に都心走行と高速走行両方を謀議した

NEDC モードを用いて計算を行うと 4500RPM 以下の領域でモータが主に運転していることよりこの計算モデル

を本研究で用いることにした。 
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Tabel.2-2 Dimension of Nissan Leaf 

 

parameter Description Value 

Rwh[m] Radius of Wheel 0.38 

Md[kg] Vehicle weight 1521 

Mwh,f,r[kg] Wheel weight 15 

L[m] Length(wheel - wheel) 2.7 

Lf,r[m] Length from to mass center 1.35 

Width[m] Vehicle width 1.77 

Height[m] Vehicle height 1.55 

Ε[-] Overall gear ratio 7.94 

 

 

 

 
 

Fig.2-10 Motor speed Vs. Torque between test result and calculation  

(Source : Nissan technical report) 

 

 

ここまでの結果を持って車両の基本諸元を用いて電気自動車における駆動系の必要な出力を計算することが

できると判断した。この計算方法を応用すると乗車人数による重量増加が反映でき、それによるモータ出力増

減まで見積もることができる。また、運転モードによりモータが必要にする出力も計算でき、そのモータが必要にす

る出力は結局バッテリから供給しなければならないことを意味するため、バッテリにおける時間‐要求出力の関係

がわかるようになる。その際、このように求められた時間‐要求出力によりバッテリは内部に蓄えた化学エネルギー

を電気エネルギーへ変換して放出することになる。この際バッテリは発熱する。実際にバッテリの発熱は化学‐電

気エネルギーの変換によるとても複雑なメカニズムに従い発熱をするわけである。しかし、本研究ではバッテリの発

熱過程に対する考察よりバッテリの発熱による電気自動車の熱管理における影響を分析してこれに対応するた

めの新たな熱管理手段を研究の目的にするため、バッテリの発熱メカニズムは簡略化して用いることにする。 

Li-ion バッテリの発熱は化学反応の非可逆性のため起こることである。このような非可逆性によるバッテリの発熱

現象を数学的に表すためにはいくつかの仮定を行うにする。①すべての非可逆エネルギーは熱エネルギーに変換

される②バッテリ内部の伝導率は一定である③バッテリの物理的な特性は充電時と放電時で変わらない④電

解液の中での対流はないと仮定をおいている。 

 

𝑄̇ = 𝑄𝑝 + 𝑄𝑠 − 𝑄𝑏                                              式(2－29) 
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𝑄𝑝 = I × (𝑉 − 𝑉0) = 𝐼2𝑅                                          式(2－30) 

 

𝑄𝑠 = 𝑇𝑐𝑒𝑙𝑙∆𝑆
𝐼

𝑛𝐹
                                                式(2－31) 

 

 

上の式で表した I は充電もしくは放電時の電流値を表す。ここで電流がバッテリを通して流れる際、バッテリの電

圧 V は電気化学的分極により開放回路電圧(OCV：Open Circuit Voltage)V0との差が発生する。この際、

①の仮定により分極によるすべてのエネルギーの損失は熱として発生する。そのため、Qp は充放電サイクルでの

発熱を表す項である。ここで、V と V0との差は IR として表すことができるので、Qpは内部抵抗 R によって決まる

ことがわかる。Qs はエントロピー変化による熱量である。式(2-31)で Tcell はバッテリの温度である。F はファラデー

定数、9.648670±0.00016×104C/mol である。ここでは Li-ion バッテリのため、n＝1 を用いている。先行研究

[12]より実際にバッテリの種類によって SOC による ΔS の値は図 2-11 に示したように変化することがわかる。しか

し、この研究では、Li-ion バッテリのエントロピー変化(ΔS)は一般的に放電時には－30J/mol・K として仮定して

値を求めている。 充放電時に化学的な反応方向は逆のため、Qs の値は充電時には吸熱反応であり、放電

時には発熱反応を表す。 

 

 

 
Fig.2-11 Entropy change curve of Li-ion cell[12] 

 

 

 

図 2-11 からもわかるようにバッテリにおける内部抵抗 R と ΔS の値は異なり、バッテリ固有の特性である。本研

究で計算に用いたバッテリセルの流れる電流に対する発熱特性を式(2－32)と図 2－12 に示す。 

 

 

 

𝑄𝑐𝑒𝑙𝑙 = 𝑄𝑗𝑜𝑢𝑙𝑒 ± 𝑄𝑟𝑒𝑎𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛 = 𝐼 {(𝑉𝑜 − 𝑉) ± 𝑇
𝑑𝑉𝑜

𝑑𝑇
}

= 0.05 × (0.0169𝐼2 × 𝑒𝑥𝑝(−0.036𝑇𝑐𝑒𝑙𝑙) − 3.109237 × 10−4 × 𝐼 × 𝑇𝑐𝑒𝑙𝑙) 

    式(2－32) 
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Fig.2-12 Qgen curve of Li-ion cell in this study 

 

 

セル 1 個の出力電圧は 3.6V 程度で低いため、このバッテリセルを直列に数十個繋いでバッテリモジュールが構

成される。式(2-32)で求めらたセルにおける発熱量をバッテリモジュール単位として式(2-33)のように表せる。その

際、Nはモジュール 1個当たりに搭載されるセルの数を意味する。 

 

𝑄𝑚𝑜𝑑𝑢𝑙𝑒 = 𝑁 × 𝑄𝑐𝑒𝑙𝑙                                             式(2-33) 

 

また、数百電圧まで出力できるように N 個のセルからできたバッテリモジュールを数個並列に繋ぐことで電気自動

車が十分走行できるようなバッテリパックの容量を確保する。その際の、バッテリパックとしての発熱量は式(2-34)

に表せる。その際、M はバッテリパック 1 個当たりに搭載されるモジュールの数を意味する。このようにパックの中に

はセルを直列に繋いでモジュールをそのモジュールを並列で繋いでいる。この関係を用いて車両の走行時にセル

1個が吐き出す出力電流が計算できるようになる。 

 

𝑄𝑝𝑎𝑐𝑘 = 𝑀 × 𝑄𝑚𝑜𝑑𝑢𝑙𝑒                                            式(2-34) 

 

 

 

• Reflected Load(Qref)について 

 

乗客室(CABIN)における熱負荷の計算の際にも説明のあった日射による負荷の内、バッテリパックは車両の底

面に位置するため、直達日射と拡散日射はバッテリパックに熱負荷として影響は無視できると考えられる。しかし、

反射日射の場合は、図 2-13 で示したように地面に反射した日射が車両底面のバッテリパックに熱負荷として働

く。そのため、前章の乗客室における反射日射を求めた太陽における情報を用いて式(2-35)のようにバッテリパッ

クにおける反射日射を求めることができる。  
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Fig.2-13 Schematic of reflected load for battery pack 

 

 

𝑄𝑅𝑒𝑓 = ∑ (𝑆𝑏𝑎𝑡 × 𝜏 × 𝐼𝑅𝑒𝑓)𝑠𝑢𝑟𝑓𝑎𝑐𝑒                                         式(2-35) 

 

・ S：バッテリ底面面積(m2) 

 

 

• Ambient Load(QAmb)について 

 

バッテリパックにおける大気負荷(Ambient Load)とは図 2-14 のように大気の気温とバッテリパックの温度差と対

流に伴って移動する熱負荷を意味する。その細かな内容は式(2-36)に表せる。 

 

𝑄𝐴𝑚𝑏 = ∑ (𝑆𝑏𝑎𝑡 × 𝑈 × (𝑇𝑠 − 𝑇𝑏𝑎𝑡))𝑠𝑢𝑟𝑓𝑎𝑐𝑒                                  式(2-36) 

 

ここで、車両速度による対流熱伝達係数(h)とそれに基づく総合熱伝達係数(U)は式(2-17)～式(2-18)より求

めた値を用いる。 

 
 

Fig.2-14 Schematic of ambient load for battery pack 
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• Conductive Load(QAmb)について 

 

バッテリパックは車両の底面に位置していてその大きさは車両にもよるが一般的に車両底面全体の半分以上を

占めている。また、バッテリパックは重たく車両に固定するために金属などで車両と直接締結されており、バッテリパ

ックの熱負荷としては微弱ではあるが、車両の方から熱伝導で伝わることが考えられる。しかし、この値は車両ご

とに異なるし、複雑な材料や大きさをもつ車両における熱伝導に重要な熱伝導率を定めることが難しくそのため、

本研究では式(2-37)のように日射負荷(QDir,QDif,QRef)と大気負荷(QAmb)の計算で求めた車両における各表面

温度 Ts の平均値とその際のバッテリセルの温度を用いた。本研究で用いたパッテリパックー車両間の熱伝導率

は 2.37W/mK を用いた。 

 

𝑄𝐶𝑜𝑛𝑑 = 𝑆𝑏𝑎𝑡−𝑣𝑒ℎ × 𝜆 𝑘⁄ × (∑ (𝑇𝑠)𝑠𝑢𝑟𝑓𝑎𝑐𝑒 𝑛⁄ − 𝑇𝑏𝑎𝑡)                              式(2-37) 

 

 

 

• Battery heating Load(QAC,bat)について 

 

バッテリパックの加熱及び冷却においては乗客室(CABIN)の空調熱負荷を求めた方法を応用して式(2-38)~式

(2-39)で表せる。 

 

 

𝑄𝐴𝐶,𝑏𝑎𝑡 = −(𝑄𝐺𝑒𝑛 + 𝑄𝑅𝑒𝑓 + 𝑄𝐴𝑚𝑏 + 𝑄𝐶𝑜𝑛𝑑) −
(𝑚𝑎,𝑏𝑎𝑡𝐶𝑎,𝑏𝑎𝑡 + 𝐷𝑇𝑀𝑏𝑎𝑡) × (𝑇𝑖,𝑏𝑎𝑡 − 𝑇𝑡𝑎𝑟𝑔𝑒𝑡,𝑏𝑎𝑡)

𝑡𝑐,𝑏𝑎𝑡
 

                                                          式(2-38) 

 

・ Ttarget,bat : The Target battery temperature 

 

𝑡𝑐,𝑏𝑎𝑡 =
𝑡𝑝

𝑙𝑛𝑇𝑜 − 𝑇𝑡𝑎𝑟𝑔𝑒𝑡,𝑏𝑎𝑡
⁄                                            式(2-39) 

 

・ tc: Pull-down constant which determines the overall pull-down time 

・ T0: initial battery temperature 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 33 

2.3 考察 

ここまで述べたように電気自動車の場合、従来の内燃機関車における熱負荷計算より複雑であり、電気エネル

ギーから熱エネルギーの変換を取り扱うようになる。熱負荷の計算において車両各面におけるガラス窓の占める

割合の値が必要になる。本研究で用いた車両の外寸法及び窓の比率を図 2-15 に示す。 

 

 

 
 

Fig.2-15 Schematic of vehicle dimension for cabin thermal load calculation 

 

 

本研究の計算で用いた車両における諸元及び熱物性を表 2-3～表 2-6 に示す。 

 

 

Table.2-3 Metabolic thermal load condition 

 

 W[kg] H[m] 

Driver 70 1.75 

Passenger1 70 1.75 

 

 

Table.2-4 Cabin heating target and thermal load condition 

 

Target Temperature[℃] 27 

Tp[s] 300 

DTM[J/K] 5600 

 

 

Table.2-5 Vehicle property and thermal condition 

 

Property Glass Vehicle Body 

Conductivity 1.05 0.2 

Density 2500 1500 

Transmissivity 0.5 0 

Absorption 0.3 0.4 

Specific heat 840 1000 

Thickness[mm] 3 10 
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Table.2-6 Sun position condition and thermal condition for each calculation area 

 

 Japan, Tokyo USA, Phoenix USA, Miami Canada,Kapuskasing 

Standard 

Longitude(GST) 

E135 W105 W75 W75 

Latitude N35 N33 N25 N49 

Longitude E139 W112 W80 W82 

Vehicle 

Direction 

South South South South 

CN 1 1 1 1 

ρg 0.2 0.2 0.2 0.2 

 

 

 

2.3.1 気候環境による熱負荷の傾向 

 

熱負荷を求める際、最も重要な項目の一つが地域による温度と太陽による日射量の見積もりである。実際に

車両の場合、全世界の各国に販売されるので多様な気候及び日射環境における熱負荷に十分に対応できる

ように寒冷地及び酷暑地の気候での検討もしながら車両の設計と開発を行うようにしている。しかし、本研究で

対象にしている電気自動車の場合、従来の内燃機関車とは異なり現在北半球の中間緯度の地域を中心に

優先的に普及されている。それは電気をエネルギーにしているため、例えば熱帯雨林や砂漠のような地域までは

現在普及が難しく、比較的に短い走行距離でも目的地に接近できながら電気充電インフラが備えた都心地か

ら主に普及が始められている。図 2-16 のように電気自動車の普及されている地域の中で寒冷地としては

Canada の Kapuskasing が挙げられる。また、砂漠のように 酷暑地としては USA の Phoenix を、高温多湿の

気候としては USA Miamiのような地域が気候検討対象に挙げられる。  

 

 

 

 

 
 

Fig.2-16 spread region of electric vehicle 
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Table.2-7 Climate data for Kapuskasing(1980-2010) 

 

 
 

 

Table.2-8 Climate data for Phoenix(1981-2010) 

 

 
 

 

Table.2-9 Climate data for Miami(1981-2010) 
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このようないくつかの地域において電気自動車の熱管理という考え方としては Canada の Kapuskasing の寒冷

地では年中の気温を見ると 7 月においても日中平均温度が 17.4℃までしか温まらずこの温度では夏において

も冷房が必要ではないと考えられる。逆に、Miami では年中の気温を見ると、1 月においても日中平均温度が

20.1℃、Phoenix では 12月においても日中平均温度が 13℃であり、冬においてもほとんど暖房の必要がないと

考えられる。 

 

最大冷房もしくは暖房能力の検討を行うためにはこのように偏った気候を用いて検討を行う必要があると考え

られる。しかし、実際に多くのユーザは暖房と冷房を共に必要にする気候条件で過ごしており、新な熱管理シス

テムを提案する本研究の目的と照らし合わせると冷房もしくは暖房に偏った地域を対象にするより、比較的に季

節がはっきりしている地域を対象にすることを優先した。そこで、夏の 8 月には日中平均温度が 26.4℃(最高気

温記録 39.5℃)まで温まり、冬の 1 月には日中平均気温が 0.9℃(最低気温記録-9.2℃)である東京の気候

環境をベースにして熱負荷を定めるようにした。東京の年中の気候環境を表 2-10で示す。   

 

 

 

 

 

Table.2-10 Climate data for Tokyo(1981-2010) 

 

 
 

 

 

 

表 2-10の情報から 1月の温度が年中最も低い気温を示していることがわかる。そのため、本研究では東京の

1月気候より最低気温を体表して-10℃相対湿度 50％条件と平均温度を体表して 0.9℃相対湿度 50％条

件における熱負荷の分析を行った。電気自動車の利用時間に関する Haaren ら[13]の先行研究で報告された

一週間における駐車時刻に関する調査を図 2-17 に示す。車両を利用する時刻情報を定めることで日射条件

は決まることになる。図 2-17 より大きく分けて朝 7時頃のパターンと朝 10時頃のパターンの 2 つの時刻で最も

駐車率が低いことが分かる。駐車率が低いことはたくさんのユーザが車を利用していることを意味する。この結果

を参考にして本研究では東京を想定しているため、太陽が上がる直前からを謀議できる午前 7時 30分からの

1時間の走行と太陽がある程度上がり車の使用が本格的に始まる午前 10時からの 1時間の運転の 2条件

を設けて検討を行った。朝 10時での日射条件で求められた熱負荷の計算結果を図 2-18～図 2-25 に示す。 
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Fig.2-17 Car usage(parking) pattern plotted for each days of the week [13] 

 

 

 

 
 

Fig.2-18 Thermal load result on the -10℃/RH50%/am10 for cabin(US06) 

 

 

 

 
 

Fig.2-19 Thermal load result on the -10℃/RH50%/am10 for battery(US06) 
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Fig.2-20 Thermal load result on the 0.9℃/RH50%/am10 for cabin(US06) 

 

 
Fig.2-21 Thermal load result on the 0.9℃/RH50%/am10 for battery(US06) 

 

計算結果を表した図からわかるように気候環境の-10℃と 0.9℃での熱負荷は-10℃の場合が大きく、0.9℃で

は乗客室に暖房空調能力が最大 800W に対して-10℃では凡そ 2倍を超える 1700W程度が必要になること

がわかる。バッテリにおいても初期バッテリを温めるために-10℃では最大 2.8kW程度の加熱が必要になることが

わかる。更に、日射条件の朝 7時 30分での熱負荷計算を図 2-22～2-25 に示す。結果から日射のあまりない

朝 7時 30分の熱負荷の方が大きく乗客室及びバッテリのために暖房と加熱が 10時に比べさらに必要になるこ

とがわかる。 

 
Fig.2-22 Thermal load result on the -10℃/RH50%/am7:30 for cabin(US06) 
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Fig.2-23 Thermal load result on the -10℃/RH50%/am7:30 for battery(US06) 

 

 

 
 

Fig.2-24 Thermal load result on the 0.9℃/RH50%/am7:30 for cabin(US06) 

 

 

 

 
 

Fig.2-25 Thermal load result on the 0.9℃/RH50%/am7:30 for cabin(US06) 
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2.3.2 走行パターンによる熱負荷の傾向 

 

前述したように電気自動車においては従来内燃機関車との異なり電気エネルギーの変換と伴うバッテリパックに

おける熱負荷の計算が必要になる。本研究でバッテリパックにおける熱負荷の計算に用いた諸元と物性値を表

2-11～2-12 に示す。また、その簡略図を図 2-26 に示す.  

 

 

 

 
 

Fig.2-26  Schematic of vehicle dimension for battery thermal load calculation 

 

 

 

Table. 2-11 Vehicle information for this study 

 

Wheel R[m] 0.266 

Vehicle Weight[kg] 1591 

Mass,Wheel(F)[kg] 15 

Mass,Whell(R)[kg] 15 

μ[-] 0.01 

軸距[m] 2.7 

前方距離(f)[m] 1.35 

後方距離(Lr)[m] 1.35 

前方軸荷重[kg] 795.5 

後方軸荷重[kg] 795.5 

車両幅[m] 1.77 

Cd[-] 0.29 

減速比[-] 7.94 

 

 



 41 

Table.2-12 Battery pack information for this study 

 

Cell構成 

直列セール数(Series) 96 

並列セール数(Parallel) 3 

全セール数 288 

Cells Overall dimensions 

Width[m] 0.11 

length[m] 0.16 

height[m] 0.15 

Plastic case thickness[m] 0.002 

Weight[kg] 0.189 

Electricity Information 

Norminal Voltage [V] 345 

Capacity [kWh] 60 

Thermal Information 

Cell to Air Thermal Resistance 0.1 

Cell to Coolant Thermal Resistance 0.01 

Overall module heat capacity[J/kg K] 1012 

Pack Overall dimensions 

Width[m] 0.11 

length[m] 0.16 

height[m] 0.15 

Plastic case thickness[m] 0.002 

Weight[kg] 440 

 

 

 

バッテリにおける熱負荷計算に最も重要な要因は気候環境要因だけではなく車両の走行モードを定めることで

ある。すでに内燃機関車における燃費及び性能の測定基準として様々な走行モードが提案され評価されてい

る。その車両の走行モードの目的と特徴を表 2-13 に示す。表 2-13 の走行モードが実際の運転時のすべての

走行特性を代表するとは言い切れないこともあるが、それは自動車メーカ及び各自動車研究機関や政府でも

認知している状況である。そのため、最も実際の運転モードが良く反映された走行モードの開発及び評価に関

する研究が活発に行われている。現在排ガス・燃費の試験サイクル及び試験方法が各国や地域で独自に設

定されているため、自動車メーカが各国で自動車の認証を取得するために国と地域毎に異なる方法で試験す

る必要がある状況である。それに対して国連自動車基準調和世界フォーラム(WP29)において 2008 年より開

始した WLTP の議論については日本が議論を主導し、2014 年 3 月に大 162 回 W29 にて WLTP の世界技

術基準が採択されているなど様々な研究と活動が行われている。 
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Table.2-13 Driving mode information 

 

Cycle Length 

(Seconds) 
Average 

Speed 

(Mph) 

Average 

Speed 

(km/h) 

Max  
Speed 

(Mph) 

Max 

Speed 

(km/h) 

Max  
Acceleration  

(Mph/s) 

Max 

Acceleration 

(kmh/s) 

EPA  
Highway  

766 48.2 77.4 59.9 96.4 3.3 5.3 

EPA City  1375 19.5 31.7 56.7 91.3 3.3 5.3 

CAFE  --- 32.4  52.1 59.9 96.4 3.3 5.3 
US06  596 48.4 77.9 80.3 129.2 8.4 13.5 
SC03 596 21.6 34.8 54.8 88.2 5.1 8.2 

NEDC 1181 20.9 33.6 74.6 120 2.4 3.9 
JC08 1204 15.2 24.5 50.7 81.6 3.8 6.1 

New York City 598 7.1 11.4 27.7 44.6 6.0 9.7 
 

 

本研究ではバッテリの発熱を中心に熱管理の水準と対応方案を考案することを目的とするため、走行モードとし

ては表 2-13 の中で最大速度 129.2km/h で急加速を代表する US06 モードと平均速度 11.4km/h で都心の

渋滞を代表する New York City Cycle モードにおいての熱負荷の分析を行うようにした。 

 

気候環境条件が-10℃、相対湿度 RH50%午前 10 時の場合における走行モード US06 を 1 時間繰り返した

際のバッテリの発熱の計算を図 2-27 に示す。1 番目のグラフは走行モード US06 の時間に対する速度

(Velocity,km/h)により実際に車両におけるモータの回転数(RPMmot,rpm)の関係を示す。また、2 番目のグラフに

はそのモータにに必要な RPM を出力する際のモータトルク(Tmot,Nm)とモータ出力(Qmot,kW)の計算結果を示し

た。3 番目には車両のホイルにおけるトルク(Twh,Nm)とモータ出力を出すためにバッテリパックから必要な電流値

(Current,pack,A)を示している。ここまで計算できると実に一つのバッテリセルにおける要求電流値(Current,cell,A)

が計算でき、 最終的にその際にセル(Qgen,cell,W)が発熱する発熱量の算出ができるのでバッテリパックとして発

熱量(Qgen,pack,W)まで計算できる。 

 

 

 

 

 

http://www.unep.org/transport/gfei/autotool/approaches/information/test_cycles.asp
http://www.unep.org/transport/gfei/autotool/approaches/information/test_cycles.asp
http://www.unep.org/transport/gfei/autotool/approaches/information/test_cycles.asp
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Fig.2-27 Heat generation calculation results on US06 driving mode for battery 



 44 

 

 

 

 
Fig.2-28 Heat generation calculation results on New York city mode for battery 
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また、走行モード New york city cycle モードにおける結果を図 2-28 に示す。前述と同様に時間における車両

の速度よりバッテリセルの発熱量が求められ、その結果バッテリパック全体の発熱量まで計算できる。その結果を

見ると、急加速かつ最大速度が 129.2km/h の US06 モードに対して平均速度 11.4km/h の都心渋滞のような

走行時にはほとんどバッテリの発熱が著しく減少することが確認できる。また、バッテリの発熱は化学的にバッテリ

自分の温度によりその内部抵抗が変わるようになっているため、セルの発熱量は冷始動の最初が大きく時間が

過ぎてどんどんバッテリの温度が温まっていくとセルの発熱量は温度の影響を受けて少し減少されていることがよく

再現できている。 

 

ここまでの計算結果を持って、2.3.2で計算した US06 モードに加えて New York City Cycle モードにおけるそれ

ぞれ-10℃と 0.9℃、相対湿度 50％午前 10 時と午前 7 時 30 分条件での熱負荷をそれぞれ図 2-29～図 2-

36 に示す。 

 

 

 

 

 
 

Fig.2-29 Thermal load result on the -10℃/RH50%/am10 for cabin(NY City) 

 

 

 

 

 
 

Fig.2-30 Thermal load result on the -10℃/RH50%/am10 for battery(NY City) 
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Fig.2-31 Thermal load result on the -10℃/RH50%/am7:30 for cabin(NY City) 

 

 

 

 
 

Fig.2-32 Thermal load result on the -10℃/RH50%/am7:30 for battery(NY City) 

 

 

 

 
 

Fig.2-33 Thermal load result on the 0.9℃/RH50%/am10 for cabin(NY City) 
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Fig.2-34 Thermal load result on the 0.9℃/RH50%/am10 for battery(NY City) 

 

 

 

 
 

Fig.2-35 Thermal load result on the 0.9℃/RH50%/am for cabin(NY City) 

 

 

 

 
 

Fig.2-36 Thermal load result on the 0.9℃/RH50%/am for battery(NY City) 
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2.4 まとめ 

2 章では本研究で取り扱う電気自動車の熱管理における熱管理対象の乗客室 (CABIN)と蓄電池

(BATTERY)におけるそれぞれの熱負荷の考え方とその計算方法についてまとめることができた。特に、電気自動

車特有のバッテリパックからの発熱のメカニズム及びその熱負荷についてまとめ方を提案した。また、その際の計算

結果より気候環境による熱負荷への影響及び走行モードによる熱負荷への影響を定量もしくは定性的に分析

できるようになった。その結果より従来小型電気自動車における都心地での暖房有無の走行距離への先行研

究と比べてみると、暖房により走行距離が 30％減少することが報告されているが、本研究での New York City 

Cycle モードでの外気温度-10℃、相対湿度 50％の朝 7 時 30 分からの 1 時間運転を謀議した結果では乗

客室(CABIN)の暖房を行わず、暖房に使われるはずの電気エネルギーを走行に使いまわした場合に関して計

算を行った結果、乗客室の暖房有無で走行距離が 37.4%減少する結果を示した。車両の情報や走行モード

などの細かい情報は一致しないとしても本研究で熱負荷を見積もるモデルの構築とした考え方としては十分本

研究で用いられる結果となった。乗客室(CABIN)と蓄電池(BATTERY)の熱管理のサイクルは図 2-37 に示す

ように熱負荷における暖房の手段としてヒートポンプ技術を中心にしたサイクルを本研究では対象にして、3 章で

は PCM モジュールを用いるために必要な PCM モジュールの設計及びその特性を測定し、モデル化を行うように

する。 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

 

Fig.2-37 Basic current heat pump cycle for electric vehicle(this study) 
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第3章 PCMを用いたヒートポンプサイクルの考案 

3.1 従来と PCM組み込み(熱電池)ヒートポンプサイクルとの比較 

ここでは本研究で提案する PCM 組み込みのヒートポンプサイクルについて説明する。提案のヒートポンプサイク

ルの説明のためにはまず従来に一般的に使われているヒートポンプ込みサイクルの説明が要る。従来のヒートポ

ンプを中心にした車両のサイクル運転モードについて図 3-1～図 3-4 に示す。図 3-1 のように従来のヒートポンプ

サイクルは室内の冷房に必要な蒸発器(Evaporator)と室外には凝縮器(Condenser)を設けており、圧縮機を用

いて冷媒を流している。また、その際、バッテリ側の冷却には冷却水を介して外部の空気と熱交換で冷却がきる

ように熱交換器(Radiator)が設けられている。必要に応じて水ポンプを回しバッテリパックを冷却するようになる。 

 

 
 

 

Fig.3-1 Schematic of heat pump cycle for cabin cooling 

 

 

 
 

 

Fig.3-2 Schematic of heat pump cycle for battery cooling 

 

ところで、バッテリの発熱が増加するもしくは外気の温度がバッテリの発熱を冷却するのに十分ではない場合にお

いては図 3-2 に示しているように水-冷媒熱交換器(Chiller)に冷媒を通してバッテリからの熱を冷やすことにする。
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また、暖房のためのヒートポンプサイクルを図 3-3 に示す。暖房においては 4-Way Valve を用いて図 3-1 から図

3-3 のように冷媒の流れる方向を逆に変えることが必要になる。その際、熱交換器は室内には凝縮器が室外に

は蒸発器としてそれぞれ役割をすることになる。また、バッテリの加熱においては水-冷媒熱交換を優先的に使用

することでなるべくバッテリのために必要な加熱に効率の低い電気ヒータを使わないようにすることで走行距離が

稼げられることになる。 

 

 

 
 

Fig.3-3 Schematic of heat pump cycle for cabin and battery heating 

 

 

しかし、外気温度がもっと低い場合や低い外気に車両を放置してから車両を動かそうとする場合、大量の熱源

が必要になる。足りない暖房能力を補うためにバッテリはバッテリヒータを用いて加熱し、客室は PTC電気ヒータ

を用いて図 3-4 に示すように乗客室の暖房に使うことにする。 

 

 

 
 

Fig.3-4 Schematic of heater for cabin and battery heating 

 

 

このように従来のヒートポンプサイクルでは不足する暖房能力を補うために電気ヒータをたくさん使わなければなら

ないことでバッテリの持つ全体の電気エネルギーの中で温調に使われる電気エネルギーが増えてしまう。それを防

ぐためにヒートポンプの暖房能力を上げることが望ましいが、室外にある蒸発器での着霜が起こることなどで熱交
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換効率が低下し、全体のシステムとして暖房能力の低下及び成績係数(COP)の低下が生じてしまう。霜取り

運転時にはサイクルを図 3-1 のように外気側の熱交換を凝縮器として回し、室外の熱交換器にできてしまった

霜をとるような運転を行うため、客室とバッテリの温調のためにまた効率の悪い電気ヒータの使用が必要になる悪

循環が繰り替えられる。 

 

そこで、本研究で提案する冬期におけるヒートポンプサイクルを図 3-5 で示す。その特徴としては PCM を用いた

熱電池をヒートポンプと結合させていることである。PCM への蓄熱の仕組みは図 3-6 のようにヒートポンプ起動

時には水-冷媒熱交換器より PCM モジュールの内側に暖かい水を流し PCM を溶かすことで蓄熱される。また

は、PCM の相変化温度の選択にもよるが、走行モードや気候条件によってはバッテリの温度が十分 PCM へ蓄

熱できる温度に達した場合には図 3-7 のように水-冷媒熱交換器の代わりにバッテリの発熱から捨てられる廃熱

を用いて PCM へ蓄熱できるようになるとも考えられる。このように本研究で考案した PCM を用いたヒートポンプ

サイクルは熱電池に蓄熱されたエネルギーを図 3-8 で示したように霜取り運転のため逆サイクル運転を行うヒート

ポンプの代わりに乗客室の暖房のために乗客室から取り出して循環させる空気を PCM モジュールに通すことで

PCM に蓄えられたエネルギーは空気へと放熱されるようなサイクルである。このような PCM 機構を用いた熱電

池の新たな考案及び設計とその有効性を分析するために、この 3 章では予め実験装置とテストセクションを制

作し、その結果に基づいて熱管理手段としての PCM モジュールの構造及び設計について検討を行い、その効

果を 4章の熱管理シミュレーションを通して定性かつ定量的に分析を行うことにする。  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Fig.3-5 Schematic of New heat pump cycle for cabin and battery heating 
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Fig.3-6 Schematic of heat charging by heat pump 

 

 

 

 
 

Fig.3-7 Schematic of heat charging by waste heat from battery 

 

 

 

 
 

Fig.3-8 Schematic of heat discharging for defrost cycle 

 



 53 

3.2 PCM組み込み熱交換器の熱挙動実験 

3.2.1 実験装置及び装置検証 

本実験で用いた実験装置の概略を図 3-9 に示す。放熱実験の際に用いる空気側は、風洞装置（チャンバ

ー）で、温度、風速（風量）が制御された後、2 つのアクリル製の流路部の間に設置されたテストセクションで

PCM モジュールを通り、ノズル室を経て、再度風洞措置に戻るサイクルになっている。風速は、ノズル前後の差

圧から導出される。風洞装置での設定温度に対し、風洞整流部で白金測温抵抗体、鏡面冷却露点計で温

度、露点温度を測定しており、熱交換後にもノズル室で再度、温度、露点温度を測定している。更に、蓄熱実

験の際に用いる水系統に関してはテストセクションの PCM モジュールに水供給装置によって温度と流量が制御

されたブラインが循環できるようになっている。水系統においても PCM モジュールの入口と出口にそれぞれ熱電

対を設けており温度測定している。テストセクションの熱漏れ防止のために、図 3-10 のように断熱材を使用し

断熱を行った。実験時の実験室の温度に関しても、なるべく一定の温度で実験できるように心かけた。各実験

器具に関して表 3.1 ~表 3.6 に使用した実験器具の一覧を示す。 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

Fig. 3-9 Schematic diagram of the experimental equipment set up 
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Fig. 3-10 Test Section Picture 

 

 

 

 

Table. 3-1 コリオリ式流量計 

 

製作会社 OVAL Corporation 

型式 CA010L11SA12BA1100 

最高圧力 15 MPa 

最高温度 130 ℃ 

測定範囲 1 ~ 10 kg/min 

測定精度 ±0.1 % 
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Table. 3-2 恒温槽（高温、低温） 

 

製作会社 東京理化器械株式会社 

型式 CTP-6000 

対応温度 -20 ~ 80℃ 

冷凍能力 900W @10℃ 

 

 

Table. 3-3 恒温槽（低温補助） 

 

製作会社 東京理化器械株式会社 

型式 CA-1110 

対応温度 -20 ~ 30℃ 

冷凍能力 850W @10℃ 

 

 

Table. 3-4 デジタル微差圧計 

 

製作会社 長野計器 株式会社 

型式 GC62 

測定範囲 -0.5 ~ 0.5 kPa 

測定精度 ±1.0 % FS + 1 digit 

 

 

Table. 3-5 熱電対 

 

製作会社 株式会社チノー 

型式 K型 

校正精度 ±0.1 ℃ 

校正範囲 5 ~ 70℃ 

 

 

Table. 3-6 白金測温抵抗体 

 

製作会社 株式会社チノー 

型式 Pt100 R005-31 

対応温度 -50 ~ 350℃ 

測定精度 ±0.01 ℃ 

 

 

本研究で用いる PCM モジュールは蓄熱と放熱で大きく機能が分けられており、実験も蓄熱と放熱で分けて行

う。蓄熱時はテストセクションの内部チューブに相変化温度よりも高温のプロピレングリコール水溶液を流して
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PCM 側にどんどん熱を与えるようにして蓄熱を行うようにするが、まず、空気側と水側の温度を常温である 25℃

に設定し十分空気とプロピレングリコール水溶液を回し、テストセクションが 25℃で飽和するようにする。それから、

空気側の空気循環を止め、蓄熱水側温度条件に予め合わせておいたプロピレングリコール水溶液のみを実験

条件の質量流量になるようにバルブで調整し水ポンプで回しプロピレングリコール水溶液を回し続ける。その際、

テストセクション内部に設けられた PCM 各部の温度を記録し、その温度が相変化温度より遥かに高温になるま

で蓄熱させる。 

 

放熱時は先ほど、蓄熱実験で既に蓄熱されている PCM においてプロピレングリコール水溶液の循環を止め、放

熱空気側温度に予め合わせておいた空気のみを実験条件の空気流速になるようにノズルを設定して空気を流

し続ける。その際、テストセクション内部に設けられた PCM 各部の温度を記録し、PCM 温度が空気側温度に

十分近づいたことを確認して放熱完了を確認する。このように放熱実験が終わると先ほどの蓄熱時に再び戻り、

空気側と水側の温度を常温にしてテストセクションが十分 25℃に安定したことを確認してから蓄熱実験を行い、

こういうことを繰り返しながら実験を行う。本研究で行う実験条件を表 3-7 に示す。 

 

 

 

Table.3-7 Test condition of heat charging and discharging for PCM 

 

蓄熱 

水側入口温度 45/50/55℃ 流量 0.6/1.2/1.8kg/min 

放熱 

空気側入口温度 19/22/25/28℃ 流速 1.2/2.4/3.6CMM 

 

 

 

熱実験を行うことに当たり、実験装置の健全性確認は必須であり、一般的に実験装置を用いて加えた熱エネ

ルギーに対して実験結果側で得られた熱エネルギーのバランスを持って健全性を確認する。今回は空気入口側

では流速 2.4m/s、温度 25.5℃で空気を流し、水入口側では質量流量 1.193kg/min、温度 40.1℃でプロピレ

ングリコール水溶液を流し実験装置が十分安定するようにした際の空気側と水側の熱バランスを計算した。その

結果、熱バランスは 96.8％になり、本実験装置を用いて PCM モジュールのテストセクションのテストの健全性は

確認できた。今回、用いたプロピレングリコールの濃度は 35.8%であり、プロピレングリコールの濃度における熱物

性は表 3-8 に示す。この物性情報より濃度と温度による密度と比熱の近似式で本研究では水側の熱量を求

めるようにする。 
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Table. 3-8 Property of propylene glyco/water mixture 

 

 
 

3.2.2 テストセクション詳細 

 

本実験で制作した PCM モジュールのテストセクションを図 3-11～図 3-14 に示す。テストセクションは大きく 3 つ

の空間で分けられる。一番内側の細い円管の内部には PCM に蓄熱をさせるための高温の冷却水が流れるよ

うになっている。また一番外側のフィン付き管の外部には PCM に蓄えた熱エネルギーを霜取り運転時に電気ヒ

ータの代わりに空気で客室を暖めるように空気が流れるようになる。その内側と外側のチューブの間の空間に

PCM の存在空間を設けており、所定の PCM で充填されている。また、PCM の低い熱伝度率を補強するため、

空気側フィン付きチューブの内側には細いフィンを配置しており、蓄えた熱エネルギーが PCM からより空気側に

効率よく短時間で伝わるような工夫がされている。 

 
 

Fig. 3-11 A fin heat exchanger with phase change material 
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Fig. 3-12 A fin tube of outer side 

 

 

 
 

Fig. 3-13 A Inner fin for improvement of PCM heat conduction 

 

 

 
 

Fig. 3-14 Structure of PCM module 

 

 

 

また、テストセクションには PCM の温度を凡そ 50℃~60℃まで加熱して液体状態で各チューブごとに合わせて

4 本のチューブにそれぞれ 110cc の PCM を充填している。そして、PCM の相変化温度の測定及び熱交換する

水と空気側の温度の測定のために、K 型シース熱伝対(Φ１X200mm)を用いている。この K 型シース熱伝対

はその精度のため、高精度温度計(F200)を用いて 2 次近似式で校正を行ったものである。その各熱伝対の校

正結果を図 3-15~図 3-16 に示す。こういうふうに高精度温度計と校正することで 5~70℃の範囲で誤差 0.1℃

以内である。 
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Fig.3-15 Corelation results of thermocouple 

 

 

   
 

Fig.3-16 Corelation results of thermocouple 
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テストセクションに付けた熱伝対の位置を図 3-17 に示す。また、このテストセクションは実験装置の透明なアクリ

ル空気の流路に設置される。その位置関係を図 3-18 に示す。空気側のテストセクション後方部には熱電対の

位置により空気温度の偏差が大きくならないように網状の板を設けることで良く攪拌される。その結果、

200mmX200mmの空気流路の中で最大 0.2℃の温度差に収まることが確認できた。 

 

 

 

 

 

 
 

 

Fig. 3-17 Termocouple location on the Test section 

 
Fig. 3-18 Schematic of test section 
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3.2.3 PCMの選定と物性 

 

本研究で選定した PCM について述べる。PCM は図 3-19 で示すようにその蓄熱に伴う相変化形状より Gas-

Liquid,Solid-Gas、Solid-Liquid,Solid-Solid で分けることができる[14]。Gas は取り扱いにくいことが、Solid-

Solid は重たいなど大量に車両に用いるのに適切ではないため、本研究では Solid-Liquid の相変化形状を持

つような PCM の種類から PCM を選定するようにしている。 

 

 
Fig. 3-19 Kind of PCM materials[14]  

 

 

理想的な PCM とは下記のように纏められる。 

 

Thermal properties 

･a melting temperature in the desired operating range 

･a high phase transition latent heat per unit volume 

･a high specific heat, to provide significant additional SHS 

･high thermal conductivity of both phases 

Physical properties 

･a small volume change on phase transformation 

･a low vapour pressure at the operating temperature 

･favaourable phase equilibrium 

･confruent melting of the PCM 

･a high density 

Kinetic properties 

･no supercooling 

･a high nucleation rate 

･an adequate rate of crystallization 
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Solid-Liquid タイプの PCM の中でも PCM 物質として最も一般的に知られている Organic 系の Paraffin を用

いて PCM モジュールを製作している。それは自動車に用いるためには安全かつ取り扱い上、燃えない、錆び・

腐食しない、もれない・沈殿・分離しないなどが確認でき既に ISG タイプの車両の HVAC モジュールに PCM と

して使われてきた実績を持っているからである。PCM の種類を決めてからは相変化温度を決めなければならない。

PCM の相変化温度に対する蓄熱できる質量当たり潜熱量を図 3-20 に示す。今回は暖房時に使われるため、

放熱時を考慮すると高温ほど良いのであるが、蓄熱の際に車両のヒートポンプの運転条件からは PCM 相変化

温度よりも更に高温を作り出して蓄熱しなければならないことにも考慮しなければいけない。一般的に圧縮機の

出口から凝縮器までの温度が凡そ 45℃~55℃が考えられるため、選択可能な PCM の相変化温度は凡そ

30℃から多くても 40℃であると考えられる。本研究では PCM の相変化温度のヒステリシスや人が感じる熱快

適性を考慮し、Parrafin 系列の C20H42の材料を選定した。今回選定した C20H42の詳細な物性[15]を表 3-9

に示す。 

 

 

 
Fig.3-20 The characteristic of melting temperature vs. latent heat on PCM 

 

 

 

Table. 3-9 Properties of C20H42 

 

C20H40 
ρ 

(kg/m3) 

Cp 

(J/kg∙K) 

∆H 

(kJ/kg) 

Tm 

(K) 
k (W/mK) α (mm2/s) 

Solid 

(25℃) 
830 1.9 

247.05 308.84 

0.34 0.68 

Liquid 

(40℃) 
780 2.3 0.15 0.06 

 

 

 

• PCMの相変化挙動 

 

本研究で用いた C20H42 の(エイコサン 99%,CAS No.：112-95-8)PCM はシグマルドリッチ(Sigma-Aldrich)社

製のものであり、本研究で用いる熱伝対と実験装置を持って C20H42 の蓄熱と放熱における相変化の様子とそ

の温度を明らかにした。蓄熱時には恒温槽に水を貯めてその中に C20H42 を入れた試験管を入れて実験を行っ
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た。その際、実験管内部の PCM の温度を測定するために 2 次近似式で校正された K 型シース熱伝対を仕

掛けている。蓄熱に必要な温度は PCM の温度と恒温槽の水の温度差が凡そ 0.2℃以内になるように徐々に

温度を上げて行く。その際の PCM の温度と解けて行く様子を図 3-21 に示す。この実験は 4 回繰り返して行っ

ている。その結果本実験の測定誤差や精度上、蓄熱の始めと終わりを判断するための熱伝対からの読み取り

値は 35.9℃であり、先行研究[15]で測定された 35.69℃に比べて約 0.2℃の精度をもっていることが分かる。 

 

 

 

 
 

Fig.3-21 melting process of C20H42 

 

 

 

同じような実験を放熱時にも実施している。蓄熱と同様に恒温槽に水を貯めてその中に C20H42 を入れた試験

管を入れて実験を行った。その際、実験管内部の PCM の温度を測定するために 2 次近似式で校正された K

型シース熱伝対を仕掛けている。蓄熱に必要な温度は PCM の温度と恒温槽の水の温度差が凡そ 0.2℃以

内になるように徐々に温度を冷えて行く。その際の PCM の温度と解けて行く様子を図 3-22 に示す。この実験

は 2 回繰り返して行っている。その結果本実験の測定誤差や精度上、放熱の始めと終わりを判断するための

熱伝対からの読み取り値は 36.1℃であり、先行研究[15]で測定された 36.12℃に比べて約 0.02℃の差をもつ

ような高い精度を持っていることが分かる。 
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Fig.3-22 Solidification process of C20H42 

 

 

 

 

 

3.2.4 放熱時の実験結果 

 

熱負荷シミュレーションに PCM モジュールを搭載させるには PCM を用いた際に、空気側の入り口温度と風量に

対して実際に PCM モジュールから空気側へ放熱できる熱量のモデル化が必要になる。そのために、主に空気側

に熱を与える領域である PCM の潜熱区間つまり、放熱時における潜熱区間の持続時間とその際の熱量を実

験で求めるようにした。本研究で行った放熱時における時間経過に伴う PCM 温度の変化とその際の放熱量の

結果を図 3-23～図 3-34 に示す。 

 

 

 

 

 
 

Fig.3-23 Test result of discharging on air19℃ & 1.2CMM 
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Fig.3-24 Test result of discharging on air22℃ & 1.2CMM 

 

 
 

 Fig.3-25 Test result of discharging on air25℃ & 1.2CMM 

 

 
 

Fig.3-26 Test result of discharging on air28℃ & 1.2CMM 
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Fig.3-27 Test result of discharging on air19℃ & 2.4CMM 

 

 
 

Fig.3-28 Test result of discharging on air22℃ & 2.4CMM 

 

 
 

Fig.3-29 Test result of discharging on air25℃ & 2.4CMM 
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Fig.3-30 Test result of discharging on air28℃ & 2.4CMM 

  
 

Fig.3-31 Test result of discharging on air19℃ & 3.6CMM 

 

 
 

Fig.3-32 Test result of discharging on air22℃ & 3.6CMM 
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Fig.3-33 Test result of discharging on air25℃ & 3.6CMM 

 

 
Fig.3-34 Test result of discharging on air28℃ & 3.6CMM 

 

ここまでの実験結果より予備実験で定義した放熱時の PCM 相変化温度領域 36.1℃での PCM の各熱伝

対における相変化時間を求めた結果とその時の PCM 側から空気側へ放熱された時間当たりの熱量から平均

蓄熱をWattで計算した結果を表 3-10 に示す。 

 

ここまで、放熱時における PCM の潜熱持続時間とその空気へ放熱する熱量を空気側の入り口温度と風量ご

とに調べてみた。これからは潜熱区間以後顕熱区間で PCM が最終的に空気の入り口温度まで到達する時間

とその際の空気側出口温度を含めた熱挙動を図 3-35～図 3-40 に示す。 

 

T[℃]                             T[℃] 

  
Time[min]                              Time[min] 

Fig.3-35 Test result of discharging on air19℃(left)/22℃(right),1.2CMM 
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Table.3-10 Test result of solidifyng time at each T/C position 

 
Air Temp 

Air 

Flow 
[CMM] 

PCM Solidifying time at each T/C position 
Max 

time 
[Sec] 

Ave. Dis-

charging 

[W] 

In 

let 
(Ave.) 

[℃] 

Out 

let 
(Ave.) 

[℃] 

No. 

5 
[Sec] 

No. 

6 
[Sec] 

No. 

7 
[Sec] 

No. 

8 
[Sec] 

No.9 
[Sec] 

No. 

10 
[Sec] 

No. 

11 
[Sec] 

No. 

12 
[Sec] 

20.5 25.6 

1.2 

312 536 418 292 6 432 434 162 632 121.09 

22.5 26.9 292 632 434 408 6 488 544 330 742 103.66 

24.9 28.4 550 792 632 436 10 634 618 352 898 84.73 

26.8 29.7 688 950 766 570 10 754 746 480 1056 68.92 

20.2 24.1 

2.4 

166 280 190 152 4 232 220 2 312 183.85 

22.6 25.9 232 360 274 178 2 312 266 92 396 155.32 

24.6 27.3 280 424 286 178 4 358 334 4 472 128.06 

27.1 29.2 368 562 446 300 4 472 454 252 630 98.35 

20.3 23.7 

3.6 

124 196 106 4 4 190 180 2 230 247.54 

22.7 25.5 170 292 198 146 4 248 248 106 352 202.35 

24.7 27.1 256 348 278 206 4 306 314 122 428 167.74 

27.3 29.0 328 480 362 292 4 390 424 160 548 125.85 

 

 

T[℃]                             T[℃] 

  
Time[min]                              Time[min] 

Fig.3-36 Test result of discharging on air25℃(left)/28℃(right),1.2CMM 

T[℃]                             T[℃] 

  
            Time[min]                              Time[min] 

Fig.3-37 Test result of discharging on air19℃(left)/22℃(right),2.4CMM 

T[℃]                             T[℃] 

  
            Time[min]                              Time[min] 

Fig.3-38 Test result of discharging on air25℃(left)/28℃(right),2.4CMM 
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T[℃]                             T[℃] 

  
            Time[min]                              Time[min] 

 

Fig.3-39 Test result of discharging on air19℃(left)/22℃(right),3.6CMM 

 

 

T[℃]                              T[℃] 

  
            Time[min]                              Time[min] 

 

Fig.3-40 Test result of discharging on air25℃(left)/28℃(right),3.6CMM 

 

 

 

3.2.5 蓄熱時の実験結果 

 

熱負荷シミュレーションに PCM モジュールを搭載する際に、蓄熱においては水温度と流量による蓄熱に掛かる

時間を定める必要がある。そのため、本研究で行った蓄熱時における時間経過に伴う PCM 温度の変化とその

際の蓄熱量の結果を図 3-41～図 3-49 に示す。 

 

 

 
 

Fig.3-41 Test result of charging on water45℃ & 0.6kg/min 
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Fig.3-42 Test result of charging on water50℃ & 0.6kg/min 

 
Fig.3-43 Test result of charging on water55℃ & 0.6kg/min 

 
Fig.3-44 Test result of charging on water45℃ & 1.2kg/min 

 
Fig.3-45 Test result of charging on water50℃ & 1.2kg/min 
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 Fig.3-46 Test result of charging on water55℃ & 1.2kg/min  

 
Fig.3-47 Test result of charging on water45℃ & 3.6kg/min 

 
Fig.3-48 Test result of charging on water50℃ & 3.6kg/min 

 
 Fig.3-49 Test result of charging on water55℃ & 3.6kg/min 
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ここまでの実験結果より予備実験で定義した蓄熱時の PCM 相変化温度領域 35.9℃での PCM の各熱伝

対における相変化時間を求めた結果とその時の水側から PCM 側に蓄熱された時間当たりの熱量から平均蓄

熱をWattで計算した結果を表 3-11 に示す。 

 

 

Table.3-11 Test result of melting time at each T/C position 

 
Water Temp 

Water 

Flow 
[kg/min] 

PCM Melting time at each T/C position 

Max time 
[Sec] 

Ave. 

Charging 

[W] 

In 

let 
(Ave.) 

[℃] 

Out 

let 
(Ave.) 

[℃] 

No. 

5 
[Sec] 

No. 

6 
[Sec] 

No. 

7 
[Sec] 

No. 

8 
[Sec] 

No. 

9 
[Sec] 

No. 

10 
[Sec] 

No. 

11 
[Sec] 

No. 

12 
[Sec] 

44.3 43.6 0.493 6532 1708 6232 5422 3558 3726 2906 3546 10650 22.25 

49.2 48.6 0.617 1654 400 1758 1476 532 762 740 1238 3328 25.72 

54.0 53.0 0.614 804 250 706 680 204 460 304 586 1702 37.97 

45.0 44.7 1.213 4204 660 2998 3100 1530 1520 1234 2622 6596 19.60 

50.0 49.6 1.228 1304 306 1216 1116 402 586 508 1118 2680 32.99 

54.7 54.0 1.241 610 204 666 524 206 446 278 538 1520 57.93 

45.0 44.8 1.837 3278 842 2762 2708 1258 1700 1308 2184 6636 23.64 

50.1 49.7 1.836 1000 332 972 894 402 704 500 848 2212 40.00 

54.9 54.5 1.830 572 194 664 544 192 434 266 516 1540 47.95 
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3.3 放熱時のモデル化と計算法 

放熱時における PCM の挙動は大きく潜熱区間と顕熱区間に分けられる。図３-50 に示したように PCM は空

気側に熱を放熱している間に液体から固体へと相変化を伴う。その際の PCM の温度は図 3-50 で示したように

相変化温度を維持し、その区間を潜熱区間と置く。その潜熱区間が終わると固体に変わった PCM は顕熱区

間に突入し、空気へ熱を奪われることにつれてどんどん PCM の温度も下がってしまい最終的には空気側の入り

口温度と一致するまで放熱を続ける。放熱時の計算モデルにおいてもこの潜熱区間と顕熱区間に分けてそのモ

デルを作成し、計算できるようにする。 

 

 

 
Fig.3-50 Thermal behavior at 22℃/2.4CMM of air 

 

 

本研究では PCM の計算を簡素化するために厚さ方向に座標系 X を持つ 1 次元システムを図 3-51 に示すよ

うに仮定してモデルを簡略化する。 

 

 

 
 

Fig. 3-51 Thermal behavior model 

 

PCM の占める厚さを L において、断熱されていると仮定し、この際、PCM 内部の対流は無視すると仮定する。

PCM 内の温度分布はすべて準定常であると想定されている。PCM における相変化開始(t=0)の前に、PCM

内の温度分布は𝑇 = 𝑎𝑥 + 𝑏として線形性を持つと考えると式(3-1)と式(3-2)のように表すことができる。 
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𝑇 =
𝑇𝑓 − 𝑇𝑂

𝑥∗
𝑥 + 𝑇𝑂 

                                                                         式(3-1) 

 
𝑑𝑇

𝑑𝑥
=

𝑇𝑓 − 𝑇𝑂

𝑥∗
 

                                                                          式(3-2) 

 

熱流束に垂直な仮想の熱伝達領域(A)の X=x*でのエネルギー平衡から式(3-3)が表される。 

 

𝜆𝑠 (
𝑑𝑇

𝑑𝑥
) 𝐴𝑑𝑡 = 𝜌𝑙𝐴𝛥𝐻𝑑𝑥∗ 

                                                                       式(3-3) 

 

ここで式(3-2)を式(3-3)に代入すると式(3-4)のように纏められる。 

 
𝜆𝑠

𝑥∗
(𝑇𝑓 − 𝑇𝑜)𝑑𝑡 = 𝜌𝑙𝛥𝐻𝑑𝑥∗ 

                                                                       式(3-4) 

 

対流による時間 T0 で∫ 𝑇𝑂𝑑𝑡 = 𝜁(𝑡)として表すことができる。また、相変化による密度の変化を無視できると仮

定すると相変化に対する融解時間は式(3-5)のように表せる。 

 
𝜆𝑠

𝜌𝑙𝛥𝐻
[𝑇𝑓𝑡 − 𝜁(𝑇) + 𝜁(0)] =

1

2
𝑙2 

                                                                              式(3-5) 

 

蓄熱及び放熱過程において T0は式(3-６)のように時間の指数関数として表せる。 

 

𝑇𝑂 = 𝑇∞ + (𝑇𝑓 − 𝑇∞)𝑒−𝑘𝑡                                                         式(3-6) 

 

式(3-６)により式(3-７)が得られる。また、式(3-５)に式(3-７)を代入すると融解までかかる時間 t は式(3-８)の

ように表すことができる。 

 

{𝜁(𝑇) − 𝜁(0)} = 𝑇𝑓𝑡 −
1

2
(𝑇𝑓 − 𝑇∞)𝑘𝑡2                                            式(3-7) 

 
𝜆𝑠

𝜌𝑙𝛥𝐻
⋅ (𝑇𝑓 − 𝑇∞)𝑘𝑡2 = 𝑙2 

                                                                              式(3-8) 

 

 

 

3.3.1 潜熱区間 

 

前述したように PCM を潜熱区間と顕熱区間に分けて検討する。潜熱区間に対する PCM の放熱量及びその

時間を求めるようにする。まず、Re数は式(3-９)から求められる。 
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𝑅𝑒 =
𝜌𝑢𝑚𝑎𝑥

𝜇
 

                                                                              式(3-9) 

 

Pongsoi らの先行研究[16]で Spiral fin tubeの Nu数を実験的な式として式(3-10)を報告している。 

 

𝑁𝑢 =
ℎ𝑑0

𝑘
= 0.138 𝑅𝑒0.68 𝑃𝑟0.33 (

𝑃𝑇

𝑑0
)

0.263

(
𝑃𝐿

𝑑0
)

−0.194

(
𝑓𝑝

𝑑0
)

0.168

(
𝑓ℎ

𝑑0
)

−0.132

 

                                                            式(3-10) 

 

ここで、本研究で用いた Spiral fin tube と空気速度の条件から対流熱伝達係数は式(3-10)より求められる。こ

こで内部の PCM は相変化する間にはその表面温度は凝固温度 36.1℃に維持されると仮定すると、この時間

の間での空気からの伝熱量は式(3-11)で表せられる。それは PCM が相変化するために必要な熱量と等しい。

すなわち、式(3-12)から潜熱区間における PCM の凝固まで必要な時間を求めることができる。この計算のため

に必要な総括熱伝達係数は式(3-13)で表せる。この計算に必要な対流熱伝達率は実験結果から式(3-13)に

表したように C1=1.975 を補正して用いた。式(3-10)から求めた対流熱伝達率に C1を補正した値と実験から求

めた対流熱伝達率の比較を図 3-52 に示す。 

 
𝑞

𝑑𝑡
= ℎ̄𝐴(𝑇𝑚𝑒𝑙𝑡 − 𝑇𝑎𝑖𝑟) 

𝑄 = ℎ̄𝐴(𝑇𝑓 − 𝑇∞)𝑡𝑙𝑎𝑡𝑒𝑛𝑡 = 𝜌𝑉𝛥𝐻                          式(3-11) 

 

𝑡𝑙𝑎𝑡𝑒𝑛𝑡 =
𝜌𝑉𝛥𝐻

ℎ̄𝐴(𝑇𝑓 − 𝑇∞)
, (𝜌 =

𝜌𝑠 + 𝜌𝑙

2
) 

                                                                 式(3-12) 

 
1

𝑈𝐴0
=

1

ℎ𝐴
+ 𝑅𝑡 +

𝛿

𝜂𝑘𝐴
 

ℎ̄ = 𝐶1𝑈                                                     式(3-13) 

                                                 

 

 
 

Fig.3-52 Comparison between experimental and calculation for UA 
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3.3.2 顕熱区間 

 

潜熱区間以後に PCM の温度 Tfから更に放熱が進むと dt 時間の間に PCM から放熱される熱量は式(3-14)

のように dt により放熱される相変化材料内部エネルギーの増加量に等しい。 

 

ℎ̄𝐴(𝑇∞ − 𝑇)𝑑𝑡 = 𝜌𝑠𝐶𝑝,𝑠𝑉𝑑𝑇 

𝑑𝑇

𝑇∞ − 𝑇
=

ℎ̄𝐴

𝜌𝑠𝐶𝑝,𝑠𝑉
𝑑𝑡 

                                                                        式(3-14) 

 

ここで、式(3-14)を積分して t=0の際、T=Tfを代入すると式(3-15)が求められる。 

 

𝑙𝑛 (
𝑇 − 𝑇∞

𝑇𝑓 − 𝑇∞
) = −

ℎ̄𝐴

𝜌𝑠𝐶𝑝,𝑠𝑉
𝑡𝑠𝑒𝑛𝑠𝑖𝑏𝑙𝑒 

                                                                 式(3-15) 

 

仮に、放熱の完了する時間を T=0.98Taに置くと、式(3-15)は式(3-16)のように表せる。 

 

𝑡𝑠𝑒𝑛𝑠𝑖𝑏𝑙𝑒 = −
𝜌𝑠𝐶𝑝,𝑠𝑉

ℎ̄𝐴
𝑙𝑛 (

0.02𝑇∞

𝑇𝑓 − 𝑇∞
) 

                                                                    式(3-16) 

 

PCM が潜熱と顕熱過程を通して空気に放熱し、最終的に空気側の入り口温度に到達するまでの時間はそれ

ぞれの掛かる時間の足し算の式(3-17)のように示すことができる。 

 

 

𝑡 = 𝑡𝑙𝑎𝑡𝑒𝑛𝑡 + 𝑡𝑠𝑒𝑛𝑠𝑖𝑏𝑙𝑒 

                                                                        式(3-17) 

=
𝜌𝑉𝛥𝐻

ℎ̄𝐴(𝑇𝑓 − 𝑇∞)
−

𝜌𝑠𝐶𝑝,𝑠𝑉

ℎ̄𝐴
𝑙𝑛 (

0.02𝑇∞

𝑇𝑓 − 𝑇∞
) 

 

ここで、式(3-17)と式(3-6)の関係より結果的に時定数ｋは式(3-18)のように求めることができる。 

 

𝑘 = −
1

𝑡
⋅ 𝑙𝑛 (

0.02𝑇∞

𝑇𝑓 − 𝑇∞
) 

=

ℎ̄𝐴 ⋅ 𝑙𝑛 (
0.02𝑇∞
𝑇𝑓 − 𝑇∞

)

𝜌𝑠𝐶𝑝,𝑠𝑉 ⋅ 𝑙𝑛 (
0.02𝑇∞
𝑇𝑓 − 𝑇∞

) −
𝜌̄𝑉𝛥𝐻

𝑇𝑓 − 𝑇∞

 

                                                   式(3-18) 

 

図 3-53～図 3-55 に顕熱区間における実験結果式(3-18)より求められた k より計算した結果を示す。結果か

らわかるように空気側の入り口温度が低いほど実験結果と計算結果がよく一致することがわかる。それは実験装

置の構成上、空気の入り口温度が高いほど、実験装置の熱安定性が高いと考えられる。 
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Fig. 3-53 Comparison between experimental and calculation by k on 1.2CMM 

 

 

 
Fig. 3-54 Comparison between experimental and calculation by k on 2.4CMM 

 

 

 
Fig. 3-54 Comparison between experimental and calculation by k on 3.6CMM 
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3.3.3 実験結果との比較 

 

ここまでまとめた放熱時の時間の変化における PCM 温度の計算モデルを用いて実験値との比較を行うようにす

る。これは特に 4 章で取り扱う熱管理シミュレーションにおいて PCM モジュールの放熱性能の見積もりの精度に

関わることに対して、その健全性の確認は極めて重要である。実験で行った各空気入口温度の実験条件と同

様な条件において初期の潜熱区間においては式(3-12)を用いて潜熱区間の終了までの時間を求めた。その潜

熱終了までの時間の間には PCM 温度は相変化温度で一定であるとしている。それから、潜熱区間が終了し

てから PCM 温度の計算には各時間ごとに時定数 k を求めてから PCM 温度を求めるようにした。実験条件別

におけるその時間ごとの PCM 温度計算値と実験値の挙動を図 3-55～図 3-66 に示す。空気側の出口温度

の計算はまず PCM の温度の計算を行い PCM 温度と空気側の入口温度の差を用いてその熱を全て空気側

に流れることを想定して求められる。黄色い線で示している実験値の PCM 温度は実験装置に仕掛けた 8 本

の熱電対を平均した値を示している。  

 

 

  

 
 

Fig. 3-55 Air outlet temperature between experimental and calculation (1.2CMM/19℃) 

 

 

 

 
 

Fig. 3-56 Air outlet temperature between experimental and calculation (1.2CMM/22℃) 
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Fig. 3-57 Air outlet temperature between experimental and calculation (1.2CMM/25℃) 

 

 

 

 
 

Fig. 3-58 Air outlet temperature between experimental and calculation (1.2CMM/28℃) 

 

 

 

 
 

Fig. 3-59 Air outlet temperature between experimental and calculation (2.4CMM/19℃) 



 81 

 
 

Fig. 3-60 Air outlet temperature between experimental and calculation (2.4CMM/22℃) 

 

 

 

 
 

Fig. 3-61 Air outlet temperature between experimental and calculation (2.4CMM/25℃) 

 

 

 

 
 

Fig. 3-62 Air outlet temperature between experimental and calculation (2.4CMM/28℃) 
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Fig. 3-63 Air outlet temperature between experimental and calculation (3.6CMM/19℃) 

 

 

 

 
 

Fig. 3-64 Air outlet temperature between experimental and calculation (3.6CMM/22℃) 

 

 

 

 
 

Fig. 3-65 Air outlet temperature between experimental and calculation (3.6CMM/25℃) 
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Fig. 3-66 Air outlet temperature between experimental and calculation (3.6CMM/28℃) 

 

計算結果から分かるように空気側の入口温度が高い程、PCM温度計算値と実験値の差が大きく発生してい

る。これは、PCM モジュールの持つ外側と内側のフィンより PCM側から空気へと熱漏れが大きく発生することが

考えられる。しかし、その温度はどんどん PCM の温度が低下していく顕熱区間で発生しており、また、その PCM

計算温度を用いて空気側の出口温度を計算した結果と実験で測定された空気側の出口温度との差を図 3-

67～図 3-69 に示す。グラフの横軸は時間ごとに実験から得られた空気側の出口温度を表しており、縦軸には

計算で求めた時間ごとの空気側出口温度を表す。空気側の流量が最も少ない実験条件である 1.2CMMの

場合、空気側の流量が小さい分小さい温度差の誤差にも空気側の温度変動に大きく影響する。それにしても

28℃空気入口温度で±2℃内に計算値が収まっていることが確認できる。そのため、空気側の風量が 2.4CMM

と 3.6CMMの場合における空気入口温度 28℃での計算値との差は±1℃程度のモデルになっていることが分か

る。 

 
 

Fig. 3-67 Air outlet temperature between experimental and calculation on 1.2CMM 
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Fig. 3-68 Air outlet temperature between experimental and calculation on 2.4CMM 

 

 

 

 

 

 
 

Fig. 3-69 Air outlet temperature between experimental and calculation on 3.6CMM 
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3.4 考察 

3.4.1 放熱時において風速による影響 

 

放熱時の潜熱区間において空気側風量による空気側入口温度別の放熱時間について図 3-70 に示す。本実

験で用いたエロフィン付き熱交換器においては風量が増加すると共に放熱完了までの時間が短くなる傾向が見

られる。それは風量の増加と伴い空気側の対流熱伝達が促進されるためであると考えられる。しかし、風量

2.5CMM 以上においては空気側の対流熱伝達が促進されたとしてもそもそも PCM 側の熱伝導が悪く促進さ

れた対流熱伝達がうまく発揮できないように PCM 側の熱伝導に大きく影響されると考えられる。実は本研究で

は PCM が持つ弱点である低い熱伝導率を補強するために PCM 側に 0.2t のフィンを入れていたが、それで

2.5CMM を境に風量による放熱時間の特性が変わると考えられる。もしフィンを設けてなければ、風量による放

熱時間は大きく増大してしまい、結局本研究で提案するシステムとして成り立たなくなることが考えられる。本研

究で提案する PCM モジュールには風量 2.5CMM以上で最も放熱に適していることが分かった。 

 

 

 

 
 

 

Fig.3-70 Solidification time by air flow rate 

 

 

3.4.2 放熱時において空気入り口温度による影響 

 

放熱時の潜熱区間において空気側入口温度による空気の風量別の PCM から空気側へ放熱される平均放

熱量を図 3-71 に示す。基本的に放熱時間に関係するのは PCM の固体化するまでに必要な十分の放熱特

性であり、それは PCM の相変化温度と空気側の温度の差が大きければ大きいほど放熱しようとする熱移動が

激しくなるわけである。その結果、空気側の温度が低いほど放熱時間は短くなり、それは 蓄熱された一定のエネ

ルギーが空気温度の低いほど、短い時間に放熱することを意味し、図 3-71 で示されているように潜熱区間の平

均放熱量に影響を及ぼし、空気温度が低いほど平均放熱量は大きくなることになる。 
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Fig. 3-71 Discharge thermal rate by air inlet temperature 

 

3.4.3 蓄熱時において流量による影響 

 

蓄熱時の潜熱区間において水側の流量による水の入口温度別の蓄熱時間について図 3-72 に示す。前述の

空気側の放熱時間に比べて全般に蓄熱に必要な時間が長いことが言える。それは、本研究で提案する PCM

モジュールの基本的な役割は放熱量と時間を優先していて、その分 PCM 側に空気側と熱伝達の促進のため

にフィンを設けたことによって空間の制約により水側は内側のチューブの表面が小さいことに加え、別途熱伝導を

促進させるような機構を設けてないためであると考えられる。しかし、これは放熱時に水側には放熱難しいことに

大きく役割をして極力空気側に放熱をさせるためには役に立つ。全般的に流量が増えるほど蓄熱時間は減少

するが、その減少度合いは凡そ 1.2kg/min 以上ではそれほど著しくないことが分かった。これは、流量の増加と伴

い熱伝達が促進されたとしても半径方向に熱伝度として広がるのに PCM の低い熱伝度率が大きく影響し、そ

れに反して半径方向に行くほど蓄熱対象である PCM の量が大きくなるからだと考えられる。 

 

 

Time[sec]     

 
Coolant Flow Rate[kg/min] 

 
Fig. 3-72 Charge time by coolant flow rate 
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3.4.4 蓄熱時において水入り口温度による影響 

 

蓄熱時の潜熱区間において水側入口温度による水側流量別の水側から PCM 側へ蓄熱される平均蓄熱量

を図 3-73 に示す。水側の蓄熱時間は流速の影響は少なく主に水側入口温度に大きく依存する傾向を示す。

それは前述したように蓄熱に必要な熱の移動は流速による促進より、PCM 温度と水側の温度差による効果が

著しいことである。そのため、PCM 側に蓄熱される平均蓄熱量は蓄熱時間に反して水側の入口温度が増加と

共に増加する傾向を示す。この結果からヒートポンプより蓄熱するに当たり、蓄熱時間を調節する制御の主なパ

ラメータは水側温度であることが分かり、次章でのヒートポンプシミュレーション計算時に蓄熱時間を短縮させる

必要がある場面においては水側温度を上昇させるようなヒートポンプサイクル運転が必要であり、その分の COP

変化などの分析も必要と考えられる。 

 

 

 

 

 

q[W]   

 
Coolant Temperature[℃] 

 
Fig. 3-73Charge thermal rate by Coolant inlet temperature 
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3.5 PCM モジュールの最適設計 

3.5.1 PCM熱伝導の改善 

 

本研究で提案している PCM テストセクションには PCMの短所である低い熱伝導率を改善し、 霜取り運転時

に PCM から客室へ空気を介して効率よく必要な性能を出せるように PCMの充填した空間に空気と接する外

側チューブの内側にフィンを設けている。前述した実験結果から求めたモデルの計算時には C=1.975 として実験

結果と補正して用いた。実際に、PCM側における内側フィンの効果を明らかにするために、CFD(Computa 

tional Fluid Dynamics)の汎用ソフトウェアである ANSYS FLUENT を用いてフィン有りと無しの場合におけるそ

れぞれの PCM側の放熱挙動を明らかにした。その際、CFD解析に用いたフィン有りと無しの 3D形状を図 3-

74 に示す。蓄熱のために水が流れる内側のチューブと放熱のために空気が流れる外側チューブはそれぞれ外径

35mm、厚み 1.2㎜と外径 10㎜、厚み 1.0㎜を持つ銅製のチューブである。それに PCM側に設けられた厚み

0.2㎜のフィンの両端には幅 1.4㎜を持つ銅リングを用いて外側のチューブと固定するようにしている。そのため、

CFD を行う 3D モデルの厚みは合計 3㎜である。 

 

 
Fig. 3-74 Geometry of with and without inner fin for CFD analysis 

 

 

Geometryの作成が完了すると、Geometry に関してメッシュの作成を行う。メッシュは各構成部品の Zoneの定

義と各境界条件(Boundary Condition)の設定などを補助してくれる FLUENT ソフトウェアパッケージを用いて

作成を行った。内部フィンの有する場合には 82,781 ノードと 360,019要素のメッシュの作成を行った。内部フィン

の無い場合においては、形状が簡単のため、110,935 ノードと 96,280要素のメッシが作成された。実の PCM モ

ジュールは空気と接する外側チューブの外径に空気との熱伝達を改善するように高さ 6㎜、厚み 0.2mm を持つ

フィンが 3㎜ピッチで設けられている。伝熱に関する無次元数であり、固体内部の熱伝導と、表面からの熱伝導

量の比率である Biot数は式(3-19)から求められる。 

 

 

𝐵𝑖 =
ℎ𝐿

𝜆
                                                            式(3-19) 

 

 

3mm 3mm 

d
o
=35mm d

o
=35mm 

d
o
=10mm d

o
=10mm 

d
i
=16mm 
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この Biot数が 1 を超えれば、固体の熱伝導が遅いことを示し、固体内部の温度勾配が無視できないことを意

味する。本研究で求められた熱伝達率ℎ̅と銅の熱伝導率 401W/(mK)を用いて求められた Biot数は 0.1以下

であり、これは外側チューブの外部フィンにおいては今回計算する際の境界条件として用いた空気温度

292.15K及び対流熱伝達率 100W/m2K においては Lumped System として考えることができると判断した。蓄

熱の際に水の流れる内側のチューブは放熱時には水は止められており、実験結果からも分かるように内側チュー

ブに水を流して蓄熱が完了するまでの時間が放熱時に比べ著しく遅いことより、断熱と境界条件を設けて解析

を行った。解析に当たり、全ての物質における初期温度は 313.15K とし、チューブの軸方向は 200㎜の長さを

持っているため、今回解析対象にした 3mmの 3D Geometry においては対称として境界条件を設けた。 解析

のために用いた C20H42の物性を表 3-12 に示す。 

 

 

 

Table. 3-12 Properties of C20H42 for CFD 

 

物性 温度[K] 値 

密度[kg/m3] 300 781.022 

308 776.630 

325 767.297 

比熱[J/KgK] 290 1880 

294 2000 

318.15 2278 

熱伝導率[W/mK] 305 0.300 

310 0.155 

325 0.150 

粘度[kg/ms] - 3.18×10-3 

潜熱量[J/kg] - 248330 

融点[K] - 308.84 

凝固点[K] - 309.27 

 

 

 

 

CFD(Computational Fluid Dynamics)分析は ANSYS FLUENT で行っている。FLUNET ソフトウェアは有限

体積法(Finite Volume Method)を用いて質量、速度とエネルギー方程式を解くために Enthalpy-porosity 

Formulation を適用している。 Liquid Fraction は液体部における質量と体積の割合を示す。Mushy Zone で

は Liquid Fractionは 0から 1 の間の数字に示される。この空間は Pseudo Porous medium としてモデリングさ

れ、PCM の液体から個体まで変化することにづれ 1 から 0 に減少する。圧力の Correction Equationのため

PRESTO として捉えて Semi-Implicit Pressure-Linked Equation アルゴリズムが圧力―速度の Coupling のた

め用いられた。圧力、エネルギーそして Liquid Fraction の計算 Relaxation値はそれぞれ 0.3、0.7、0.9 である。

内部フィン有りの解析の計算時間ステップは 0.25秒であり、内部フィンの無い場合には 0.5秒にして計算を行っ

た。CFD の計算結果で得られた Liquid Fractionの結果を図 3-75 に示す。 
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Fig. 3-75 Liquid fraction result by CFD analysis 

 

 

図 3-75の 計算結果から分かるように内部フィンを有する場合の潜熱区間での放熱が完了するまでの時間が

内部フィンの無い場合に比べて速い結果を示している。詳しくは内部フィンを有する場合、Liquid Fractionが

0.492 まで到達するのに 360秒がかかる計算結果になっており、内部フィンの無い場合には Liquid Fraction が 

0.482 に到達するのに 842秒もかかる結果を示している。この同じ Liquid Fraction に到達するまでにかかる時

間の差は PCM凝個が進むほど益々大きくなり、結局 Liquid Fraction が 0.001 に達し PCMの放熱の完了す

るまでに必要な時間は、内部フィン有りの場合では 750秒に対して、内部フィン無い場合では 2100秒も必要

な計算結果となった。 

 

 
Fig. 3-76 Temperature distribution result by liquid fraction(without inner fin) 
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Fig. 3-77 Temperature distribution result by liquid fraction(with inner fin) 

 

 

内部フィンの有る場合と無い場合における、Liquid Fraction別の PCM の温度解析結果を図 3-76～図 3-77

に示す。内部フィンの無い場合、PCM から空気への熱伝達は主に外側チューブの内側表面での熱伝導が支

配的であると考えられる。それは、外側チューブの内部表面にできた固体 PCM 層の持つ低い熱伝導率のため、

まだ固体化されてない液体状態の高温の PCMが内部に存在するにも関わらず空気へと放熱することに妨害し

ていることになる。そして、この際に内部のフィンの無いことにより期待できる内部に存在する液体状態の PCMの

密度差による対流による伝熱への効果は 31.6㎜といった狭い空間のため対流が促進されるほどではないことが

考えられる。また、もし対流効果が多少あったとしても先ほど述べたように結局外側チューブの内側表面にできた

固体の PCM層の低い熱伝達率の影響で空気への放熱が良く発揮できないことになり、この固体 PCM層は

放熱が進めば進むほど厚くなるため、放熱の完了するまで図 3-75で示されたように時間の変化における Liquid 

Fraction の変化の傾きがどんどん低くなるような結果となったと考えられる。それに比べて内部フィンを有する場合、

図 3-75からも分かるように凡そ Liquid Fractionが 0.2 まではほぼ線型的に急激に放熱されることが分かる。そ

れは内部のフィンを設けたことにより PCM の内部まで熱伝達ができるように熱伝導率の高い銅フィンが熱の通る

Path を構成していることにより固体 PCM層による熱伝導が妨害されていたことが改善されているからと考えられ

る。それは図 3-77 の結果からも分かるように、Liquid Fraction が凡そ 0.2 になるまで内部フィンを通して PCM

から空気へと熱伝達が行われており、内部フィンの周りに固体化された PCMは同じ経過時間の内部フィンの無

い場合の固体 PCM層の厚さに比べて極めて薄くそれは固体 PCM層の低い熱伝達率の影響が大分改善さ

れたと考えられる。また、内部フィンが内側チューブとは接してはないため、Liquid Fraction が 0.2以後では内部

フィンの無い場合の結果と似た傾向を示し、時間とともになだらかに変化していくことになることが分かる。本研究

で提案している PCM モジュールの構造においては内部に充填された PCMから霜取り運転時の凡そ十数分の

時間の間に客室の空気を温めるような使い方が要求されるため、内部フィンを設けたことにより PCM から空気

への放熱における挙動が改善されたことが分かった。 
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3.5.2 放熱性能の設計 

 

PCM を用いたテストセクションの蓄熱及び放熱挙動の測定とそのモデル化は最終的には 4 章で PCM モジュー

ルとして用いられることになる。従来の電気自動車の場合の熱管理モデルに加えて新たに考案した PCM モジュ

ールを入れて様々な気候環境条件と走行モードにおいて車両レベルでの熱管理効果を明らかにすることを目指

している。特に、霜取り運転時に空調のために消費される電気エネルギーの低減効果に関して定量的に分析を

行うようにする。そのためには、まずこの本章の最後に PCM テストセクションから得られた結果に基づいて車両レ

ベルに搭載できるように適切な PCM モジュールの提案が必要となる。まず、3.3 章で纏めたテストセクションの放

熱における潜熱区間と顕熱区間のモデルからの結果を用いるようにする。また、このように適切な PCM モジュー

ルの提案のためには PCM モジュールに要求されるいくつかの条件を定めなければいけない。本研究では適切な

PCM モジュールの設計のために、重量、放熱性能及び出口側の空気の温度を考慮して適切な PCM モジュー

ルの提案を行った。一般的に車両の重量増加は電費(内燃機関車では燃費に相当するもの)の低下が生じる

ことになる。1 章の PCM を用いた熱電池に関する先行研究でも紹介したように従来電気自動車における初期

最大負荷に対応できるような熱電池の重さは凡そ 33 ㎏であった。33 ㎏とは一般的な自動車部品としては極

めて重たくそのまま載せることにすると、凡そ子供一人分の重さを車両が廃車されるまで一生載せているようなこ

とになり電費を考慮すると適用には極めて難しいと考えられる。本研究では、PCM モジュールの中の熱交換に

直接関わるチューブ類(プラスチックケースは除く)において従来の 33 ㎏に比べて凡そ 25％まで削減した 8 ㎏を

目標にした。放熱性能としては霜取り運転の必要な時間を 4 章では従来の研究で報告された環境条件と運

転条件による霜の厚さと霜の密度そしてヒートポンプサイクルを逆サイクルに切り替えるまでに必要とする一定の

時間まで考慮して凡そ 500 秒前後の時間が必要になるとした。更に、2 章で求めた客室における熱負荷計算

結果を考慮すると凡そ 500秒の間に客室の温度を維持するためには必要な平均的な性能は 850W以上であ

ることが分かる。それに客室の乗客においては空気の出口温度が高いほど熱快適性が増すことになるため、前

述の要求重さと要求性能を満たす上に、空気側の出口温度が高くなるような構成の PCM モジュールの方を提

案が必要である。 

 

PCM モジュールの性能とは PCM モジュールに入ってくる客室からの空気の温度及び風量に対して、PCM モジ

ュールを出て客室に帰っていく空気側の温度を求めなければいけない。その際、PCM テストセクションからの結果

でも分かるように PCM モジュールは最初に PCM は相変化温度になり PCM が凝固しながら空気側へ潜熱を

放熱するような挙動を示すことが分かった。ところで、適切な PCM モジュールの構成を検討するにはチューブを

空気の流れる方向においていくつか並べる場合も考えられる。今回の PCM テストセクションの実験では実験装

置の製作の簡易さ及び多層のテストセクションを用いて実験した場合の実験結果のまとめとその結果の不確か

さの影響などを考慮した上で、1 層の PCM テストセクションのみを用いて実験を行った。多層においては 1 層の

PCM テストセクションの結果及びそれにもとづくモデル結果を用いて検討を行う。図 3-78 で示すように 1 層であ

っても面積が増大した場合は単位面積当たりに通る空気の風量がｎ分の 1 になると仮定し計算を行った。また、

多層にした場合、多層になることは PCM モジュールの 1 層目に入ってくる空気が温まって次の 2 層目の空気の

入り口温度になることを意味する。また、各層において同じ時間での PCM の Liquid Fraction つまり、潜熱区

間の進捗度が異なることになり、更に 1 層目のチューブの方が最初に潜熱区間の終了を迎えることになりその後、

2 層、3 層のように次々と順番に潜熱区間が完了することと考えられる。その際、例えば、1 層目の PCM チュー

ブの潜熱区間が完了すると PCM は顕熱区間に入ることで PCM 温度が変化し、それは 1 層目の空気側の出
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口温度がどんどん低下して変化することを意味する。その際、2 層目においては空気側の入り口温度が変化す

るため、潜熱空間の進捗度を時時刻に計算するようにしなければいけない。その計算はｎ層まで行われ、PCM

モジュール最後の層を介して出てくる空気側の温度が求められることになる。 

 

 

 

 
 

 

Fig. 3-78 Calculation method for n layer module 

 

 

 

 

本研究で PCM テストセクションを用いた実験装置から PCM テストセクションの重さは凡そ 3.5kｇであることが

分かった。そのテストセクションの重量情報の元で PCM モジュールの重量の検討を行う。目標重量を満足でき

るいくつかの PCM モジュールの検討種類を表 3-13 に示す。 

 

 

Table.3-13 Cases for suitable PCM module design on this study 

 

検討条件 
Test 

Section 
Case 1 Case 2 Case 3 Case 4 Case 5 Case6 Case 7 

イメージ 
        

チューブ 

1本長さ

[mm] 

200 400 200 200 200 300 200 200 

チューブ

本数 
４ 4 4 3 2 1 1 1 

レイヤー

数 
１ 1 2 3 4 6 8 9 

重量 

[g] 
3499.6 6999.2 6999.2 7874.1 6999.2 7874.1 6999.2 7874.1 
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表 3-13 に示した検討案に対して実験条件と同じ空気側入り口温度 25℃の風量 7.08CMM がそれぞれ投入

される場合における計算結果を図 3-79～図 3-85 に示す。計算結果の挙動を見て分かるように同じ重量であ

ってもレイヤーを増やすことによって入口空気温度に対してレイヤーが多い程、その出口の空気の温度が高いこと

を示している。また、放熱挙動においても前述したように最初の 1 層目の潜熱区間終了が最も早く、次々と順

番で潜熱区間が完了するような PCM 温度を見られる。それによって例えば、1 層目の潜熱区間が終了し、1

層目の PCM はもはや顕熱区間に突入しているのにも関わらず 2 層目にはまだ PCM 潜熱区間が完了してな

いことから、最後の n 層の潜熱区間が完了した時点で(n-1)層目までは既に顕熱区間による放熱が行われるこ

とを意味する。 

 

 

 

 

 

 

 
 

Fig. 3-79 Calculation result for thermal behavior of Case1 

 

 

 

 

 

 

 
 

Fig. 3-80 Calculation result for thermal behavior of Case2 
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Fig. 3-81 Calculation result for thermal behavior of Case3 

 

 

 

 
 

Fig. 3-82 Calculation result for thermal behavior of Case4 

 

 

 

 
 

Fig. 3-83 Calculation result for thermal behavior of Case5 
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Fig. 3-84 Calculation result for thermal behavior of Case 6 

 

 

 
 

Fig. 3-85 Calculation result for thermal behavior of Case 7 

 

 

Table.3-14 Summary of result from each cases 

 

検討条件 
Test 

Section 
Case 1 Case 2 Case 3 Case 4 Case 5 Case6 Case 7 

イメージ 
        

重量 [g] 3499.6 6999.2 6999.2 7874.1 6999.2 7874.1 6999.2 7874.1 

放熱

性能 

[W] 

平

均

性

能 

287.8 399.9 541.0 665.5 688.9 827.5 819.4 909.7 

Max 344.4 429.9 619.6 780.2 864.4 1052.5 1145.3 1218.3 
Min 184.8 348.8 393.9 466.4 408.3 468.3 325.7 409.6 

平均出口

空気温度

[℃] 

26.7 27.5 28.5 29.3 29.5 30.5 30.5 31.1 
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その影響で、多層の場合、単層に比べて潜熱区間が完了してから顕熱区間による放熱完了時間までかかる

時間よりも著しく早い内に顕熱区間が完了を向かうような特徴を持つ。すなわち、放熱量が大きく最後の n 層

目の潜熱が完了してからは顕熱区間の影響があまり見られないため、本研究で目標している約 500 秒程度の

時間において放熱量としては大きくなる。各検討案において計算で求めた熱挙動及び結果より最適な設計案

を定めるために、定量的にその結果を表 3-14 に纏めた。表 3-14 から分かるように本研究で PCM モジュールの

要求性能であった 8 ㎏以下の重量を持つ PCM モジュールにおいて Case7 の方が 500 秒間の平均放熱性能

909.7W を出せることより目標とした 850W を達成できるような構造である。それに、多層構造にしているため、

空気側の出口温度も最も高い結果を示している。更に、本研究で考案した PCM 側に内部フィンを設けた構

造に関して考察を行った。内部フィンを設けたことに関して実験結果から総括熱伝達率を C1=1.975 を用いて

補正していたため、内部フィンの無い場合を考察するために、同じ検討案において C1=1 として内部フィンの効果

を無視して計算を行った。Case1～Case７までの計算から得られた空気側への放熱量をそれぞれ図 3-86～図

3-87 に示す。結果から分かるように C1=1 として計算した結果より Case７の場合、500 秒間の平均放熱量は

672.3W であり、909.7W に比べて 26.1％も性能が低いことが分かった。ここまでの最適な PCM モジュール検討

結果を用いて本研究では実際に車両に乗せられるような性能及び重量を持つ図 3-88 で示すようなイメージの

PCM モジュールを考案することができた。 

 

 

 

 

 
 

 

Fig. 3-86 Calculation result for heat discharging rate on the all Cases 

(top C=1.975, bottom C=1.0) 
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Fig. 3-87 Calculation result for air outlet ave. temp and ave. discharging rate  

(C=1.975 and C=1.0) 

 

 

 

 

 
 

 

Fig. 3-8８ Proposed PCM module for electric vehicle on this study 
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第4章 熱電池組み込みヒートポンプの熱管理シミュレーション 

本章ではここまで求めた車両における熱負荷及び検討した PCM モジュールの特性を用いて実際の熱管理シミ

ュレーションを行う。シミュレーションには乗客室と蓄電池における時間ごとの熱負荷の変動において実際に対応

する手段を定義してその順番と能力を求めなければならない。このような熱管理シミュレーションの Flow Chart

を図 4-1 に示す。計算の流れとしてはある時間 t において気候環境と走行モードより事前に求めた乗客室と蓄

電池の熱負荷の計算を行う。それから最初に対応すべき手段としてはなるべくヒートポンプの起動時間とその場

面を増やすことが高効率となるため実際にヒートポンプの対応できる暖房能力を求めることが極めて重要である。

その結果、もしヒートポンプの暖房能力で乗客室と蓄電池の熱負荷を賄うことができればヒートポンプのみで暖

房ができると判断する。しかし、ヒートポンプからの暖房能力で熱負荷を全部対応できない場合、今回は乗客

室を優先してヒートポンプの暖房能力を使い、その残りを蓄電池側に用いるような流れを模擬した。また、ヒート

ポンプの運転時間と環境条件より着霜量を計算し、着霜厚みと密度がある基準に達した場合、ヒートポンプは

霜取り運転が必要であると判断し、ヒートポンプは霜を取るために逆サイクル運転を始め、その際には予め蓄熱

しておいた PCM モジュールに乗客室から取り出した空気を通過させて空気温度を増加させて乗客室の暖房に

使うような流れてある。それにしても熱負荷に対して十分ではない場合は最終的に乗客室には PTC ヒータを蓄

電池にはバッテリヒータを用いるような流れになっている。 
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Fig.4-1 Flow chart for thermal management simulation 
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4.1 ヒートポンプ計算モデルの構築 

一般的なヒートポンプの構成について図 4-2 に示す。ヒートポンプでは圧縮機に投入した電気エネルギーは冷媒

を高温・高圧の状態まで圧縮することに使われる。圧縮された冷媒(状態②)は凝縮器にて熱交換を行い冷媒

から乗客室(CABIN)へ空気を介して熱を放出する。熱を放出した冷媒(状態③)は一定の過冷却度(Sub-

Cool)を持って膨張弁を通って低温低圧の冷媒(状態④)になる。この低温低圧の冷媒は外気との熱交換を行

うことで外部の空気から熱をもらい一定の加熱度(Super heat)を持つ状態①になりまた圧縮機に戻られるように

循環する。  

 

 

 
 

Fig. 4-2 System diagram of heat pump cycle 

 

 

本研究で対象にするヒートポンプの暖房能力及び成績係数(COP)を求めるためには図 4-3 で示すような流れ

で計算することにする。この際、ヒートポンプの計算のために必要な情報は外気温度及び湿度と内気温度及び

湿度はもちろん圧縮機の回転数と蒸発器と凝縮器においてのそれぞれの風速と熱交換率、伝熱面積を入力

が必要である。このような投入された値を用いて最初に計算にあたり、低圧値(Ps)と高圧値(Pd)をある値に仮定

してから全体の圧縮機及び凝縮器そして蒸発器の詳細な計算を反復しながら最終的にヒートポンプシステムに

おいての妥当な低圧値(Ps)と高圧値(Pd)が定まるようなことになる。最初の低圧値(Ps)と高圧値(Pd)の設定値

を式(4-1)と式(4-2)に示す。 

 

 

𝑃𝑠𝑚𝑎𝑥 = 𝑃𝑠(𝑇𝑒𝑎𝑖)  

𝑃𝑠𝑚𝑖𝑛 = 0  

𝑃𝑠 =
(𝑃𝑠𝑚𝑎𝑥 + 𝑃𝑠𝑚𝑖𝑛)

2
 

𝑆𝐻𝑚𝑎𝑥 = 𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇𝑠(𝑃𝑠)                                            式(4-1) 

 

 

𝑃𝑑𝑚𝑎𝑥 = 4  

𝑃𝑑𝑚𝑖𝑛 = 𝑃𝑠(𝑇𝑐𝑎𝑖)  
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𝑃𝑑 =
(𝑃𝑑𝑚𝑎𝑥 + 𝑃𝑑𝑚𝑖𝑛)

2
 

𝑆𝐶𝑚𝑎𝑥 = 𝑇𝑠(𝑃𝑑) − 𝑇𝑐𝑎𝑖                                                    式(4-2) 

 

 

 
 

Fig. 4-3 Flow chart for heat pump calculation 

 

 

4.1.1 圧縮機 

 

圧縮機の計算では低圧飽和ガス温度(Tesg)を Flow Chart の反復計算の最初のある低圧の値を用いて仮定

する。そこから求めた低圧飽和ガス温度(Tesg)を用いて圧縮機入り口温度(T1)は式(4-3)のように表すことができ

る。 

 

𝑇1 = 𝑇𝑒𝑠𝑔 + min (𝑆𝐻, 𝑆𝐻𝑚𝑎𝑥)                                         式(4-3) 
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ここで求まった圧縮機入り口温度とその際、低圧値から吸入ガスの比容積を求められる。また、吸入ガスの比エ

ンタルピーも同様に求められる。圧縮機は機械の仕事を行うことによって低温低圧(T1)の冷媒を圧縮する。その

理論押しのけ量を式(4-4)に表す。 

 

𝑉𝑝 =
𝑉𝑠𝑡 × 𝑓𝑧
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式(4-4) 

 

 

また、圧縮された冷媒の吐出温度(T2)は式(4-5)に表すことができる。 

 

𝑇2 = 𝑇1 × (
𝑃𝑑

𝑃𝑠
)

𝑛−1
𝑛

 

                   式(4-5) 

 

圧縮機では機械エネルギーがすべて冷媒を圧縮することに変換できず、実はいくつかの損失の部分ができてしま

う。その際の冷媒圧縮の体積効率と機械効率を式(4-6)、式(4-7)にそれぞれ示す。 

 

𝜂𝑉 = 1.55 − 0.599 × (
𝑃𝑑

𝑃𝑠
)

𝑛−1
𝑛

 

                    式(4-6) 

 

𝜂𝑚 = 0.846 × (
𝑃𝑑

𝑃𝑠
)

𝑛−1
𝑛

− 0.146 

             式(4-7) 

 

この体積効率の値を持って実際に圧縮機を出て流れる冷媒の流量は式(4-8)のようになる。 

 

𝐺𝑟 = 𝑉𝑝 ×
𝜂𝑉

𝑉1
 

                                       式(4-8) 

 

また、機械効率の値を持って圧縮機に入力を求めることができる。この圧縮機の入力電力は後程ヒートポンプの

成績係数(COP)の計算のために必要になる。 

 

 

 

4.1.2 凝縮器 

 

圧縮機の出口側の冷媒の温度(T2)を持って凝縮器の計算を行う。凝縮器では圧縮された高温高圧の冷媒が

客室の空気側に熱を与えることになり、冷媒は凝縮器の中では気体から液体へと潜熱変化を伴う二相流の状

態である。ここで凝縮器の飽和液温度(Tcsl)と飽和ガス温度(Tcsg)を式(4-9)のように求める。 

 

𝑇𝑐𝑠𝑙 = 𝑇𝑠(𝑃𝑑) 

𝑇𝑐𝑠𝑔 = 𝑇𝑐                                                     式(4-9) 
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飽和液温度(Tcsl)の値を用いて凝縮器の出口冷媒温度(T3)は式(4-10)のように計算することができる。 

 

 𝑇3 = 𝑇𝑐𝑠𝑙 − min (𝑆𝐶, 𝑆𝐶𝑚𝑎𝑥)                                             式(4-10) 

 

求めた飽和ガス温度(Tcsg)高圧値(Pd)より高圧飽和ガスのエンタルピー(hcsg)がわかる。同じく飽和液温度(Tcsl)

より高圧飽和液のエンタルピー(hcsl)もわかる。また、同様に凝縮器の出口温度(T3)と高圧値(Pd)より凝縮器出

口の過冷却液のエンタルピー(h3)が求められる。ここで、凝縮器のガス部でのエンタルピーの差(Δlcg)、二相流部

でのエンタルピーの差(Δlct)、液体部でのエンタルピーの差(Δlcl)は式(4-11)のように定義できる。 

 

∆𝐼𝑐𝑔 = ℎ2 − ℎ𝑐𝑠𝑔  

∆𝐼𝑐𝑡 = ℎ𝑐𝑠𝑔 − ℎ𝑐𝑠𝑙  

∆𝐼𝑐𝑙 = ℎ𝑐𝑠𝑙 − ℎ3                                                式(4-11) 

 

その際の凝縮器での冷媒側の熱交換量は式(4-12)のように表せる。 

 

𝑄𝑐𝑟 = 𝐺𝑟 × (ℎ2 − ℎ3)                                                           式(4-12) 

 

これからは凝縮器に流れる空気側入り口の空気密度及び絶対湿度を持って凝縮器の内部に流れるガス部の

比率(εcg)、二相流部の比率(εct)、液体部の比率(εcl)の計算を行うようにする。計算においてのアルゴリズムの図

4-4 に示す。 

 

 

 

 

 
 

 

Fig.4-4 Algorithm for condenser calculation 
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・ ガス部 

 

求めた凝縮器のガス部でのエンタルピーの差(Δlcg)と冷媒流量(Gr)を用いて式(4-13)のようにガス部の冷媒側熱

交換量(Qcg)を求められる。  

 

𝑄𝑐𝑔 = 𝐺𝑟 × ∆𝐼𝑐𝑔                                                               式(4-13) 

 

また、全体の凝縮器の伝熱面積において凝縮器の内部に流れるガス部の比率(εcg)と置くと、空気側の熱交換

量(Qcg)は式(4-14)のように表せる。 

 

𝑄𝑐𝑔 = 𝐺𝑐𝑎 × 𝜀𝑐𝑔 × 𝐶𝑝𝑎 × ∆𝑇𝑐𝑎𝑔                                                   式(4-14)  

 

ここでガス部の空気昇温幅を表す(ΔTcag)は式(4-15)のようにガス部による空気側出口温度(Tcaog)から空気側

入り口温度(Tcai)の差で求められる。 

 

∆𝑇𝑐𝑎𝑔 = 𝑇𝑐𝑎𝑜𝑔 − 𝑇𝑐𝑎𝑖                                                            式(4-15) 

 

冷媒側と空気側のそれぞれの値を持って求められた熱交換量は熱交換器でのエネルギー保存より式(4-16)のよ

うに表せる。 

 

 𝑄𝑐𝑔 = 𝐴𝑐 × 𝜀𝑐𝑔 × 𝐾𝑐 × ∆𝑇𝑐𝑚𝑔 

∆𝑇𝑐𝑚𝑔 =
(∆𝑇1 − ∆𝑇𝑐𝑎𝑔 − ∆𝑇2)

𝑙𝑛 (
∆𝑇2 − ∆𝑇𝑐𝑎𝑔

∆𝑇2 )

 

                                                                             式(4-16) 

 

ここで、εcg の値を求めるために、ガス部最大温度差(ΔTcg1)とガス部最小温度差(ΔTcg2 )をそれぞれ二分法より

求めるようにした。 

 

 

 

・ 二相流部 

 

求めた凝縮器の二相流部でのエンタルピーの差(Δlct)と冷媒流量(Gr)を用いてガス部と同様に式(4-17)のように

二相流部の冷媒側熱交換量(Qct)を求められる。 

 

𝑄𝑐𝑡 = 𝐺𝑟 × ∆𝐼𝑐𝑡                                                                式(4-17) 

 

また、全体の凝縮器の伝熱面積において凝縮器の内部に流れる二相流部の比率(εct)と置くと、空気側の熱交

換量(Qct)は式(4-18)のように表せる。 

 

𝑄𝑐𝑡 = 𝐺𝑐𝑎 × 𝜀𝑐𝑡 × 𝐶𝑝𝑎 × ∆𝑇𝑐𝑎𝑡                                                    式(4-18) 

 

ここで二相流部の空気昇温幅を表す(ΔTcat)は式(4-19)のように二相流部による空気側出口温度(Tcaot)から空

気側入り口温度(Tcai)の差で求められる。    
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∆𝑇𝑐𝑎𝑡 = 𝑇𝑐𝑎𝑜𝑡 − 𝑇𝑐𝑎𝑖                                                            式(4-19) 

 

冷媒側と空気側のそれぞれの値を持って求められた熱交換量は熱交換器でのエネルギー保存より式(4-20)のよ

うに表せる。 

 

     

𝑄𝑐𝑡 = 𝐴𝑐 × 𝜀𝑐𝑡 × 𝐾𝑐 × ∆𝑇𝑐𝑚𝑡  

∆𝑇𝑐𝑚𝑡 =
(∆𝑇2 − ∆𝑇𝑐𝑎𝑡 − ∆𝑇2)

𝑙𝑛 (
∆𝑇2 − ∆𝑇𝑐𝑎𝑡

∆𝑇2 )
 

      式(4-20) 

 

ここで、εctの値を求めるために、二相流部最大温度差(ΔTct1)と二相流部最小温度差(ΔTct2)をそれぞれ、二分

法より求めるようにした。 

 

 

 

・ 液体部 

 

求めた凝縮器の二相流部でのエンタルピーの差(Δlcl)と冷媒流量(Gr)を用いてガス部と同様に式(4-21)のように

二相流部の冷媒側熱交換量(Qcl)を求められる。 

 

𝑄𝑐𝑙 = 𝐺𝑟 × ∆𝐼𝑐𝑙                                                                式(4-21)  

 

また、全体の凝縮器の伝熱面積において凝縮器の内部に流れる液体部の比率(εcl)と置くと、空気側の熱交換

量(Qcl)は式(4-22)のように表せる。 

 

𝑄𝑐𝑙 = 𝐺𝑐𝑎 × 𝜀𝑐𝑙 × 𝐶𝑝𝑎 × ∆𝑇𝑐𝑎𝑙                                                    式(4-22) 

                         

ここで液体部の空気昇温幅を表す(ΔTcal)は式(4-23)のように液体部による空気側出口温度(Tcaol)から空気側

入り口温度(Tcai)の差で求められる。 

 

∆𝑇𝑐𝑎𝑙 = 𝑇𝑐𝑎𝑜𝑙 − 𝑇𝑐𝑎𝑖                                                            式(4-23) 

 

冷媒側と空気側のそれぞれの値を持って求められた熱交換量は熱交換器でのエネルギー保存より式(4-24)のよ

うに表せる。 

 

𝑄𝑐𝑙 = 𝐴𝑐 × 𝜀𝑐𝑙 × 𝐾𝑐 × ∆𝑇𝑐𝑚𝑙  

∆𝑇𝑐𝑚𝑙 =
(∆𝑇2 − ∆𝑇𝑐𝑎𝑙 − ∆𝑇3)

𝑙𝑛 (
∆𝑇2 − ∆𝑇𝑐𝑎𝑙

∆𝑇3 )
 

                                                                             式(4-24) 

 

ここで、εcl の値を求めるために、液体部最大温度差(ΔTcl1)と液体部最小温度差(ΔTcl2)をそれぞれ、二分法よ

り求めるようにした。ここで計算したガス部の比率(εcg)と二相流部の比率(εct)、液体部の比率(εcl)の合計が

0.001％以下でまで収まるように反復計算を行う。 
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4.1.3 蒸発器 

 

凝縮器での計算で高圧値(Pd)と凝縮器の出口温度(T3)が決まると、蒸発器での計算を行わなければいけない。

蒸発器の入り口では凝縮器からある Sub-Cool 温度を持って出てきた冷媒は膨張バルブより低温低圧の冷媒

になる。その際の蒸発器入り口の圧力は低圧値(Ps)であり、低圧飽和ガス温度(Tesg)が蒸発器の入り口温度

(T4)になる。膨張バルブでエンタルピーは保存されるため、蒸発器入り口のエンタルピー(h4)は膨張バルブ入り口

でのエンタルピー(h3)と同じ値である。この際、低圧飽和ガスエンタルピー(hesg)は低圧値(Ps)と蒸蒸発器入り口

温度(T4)を持ってわかる。低圧飽和ガスエンタルピー(hesg)から式(4-25)のようにそれぞれ冷媒二相部エンタルピ

ーの差(ΔIt)と冷媒ガス部エンタルピーの差(ΔIg)を表すことができる。 

 

∆𝐼𝑡 = ℎ𝑒𝑠𝑔 − ℎ4                                                                 

∆𝐼𝑔 = ℎ1 − ℎ𝑒𝑠𝑔                                                                式(4-25) 

 

蒸発器においては凝縮器では取り扱ってなかった空気中の水分が蒸発器の低温表面に温度を失うことにより露

点温度を通るようになる。すなわち、温度変化による空気中の絶対湿度変化に伴う水分の凝縮を伴うことにな

る。また、蒸発器の内部の冷媒は凝縮器とは逆に液体-気体二相流状態から空気からどんどん熱をもらい、気

体への潜熱変化することによって熱交換が行われるようになる。ここで空気の露点(Tdp)を基準に蒸発器入り口

冷媒温度(T4)と冷媒出口温度(T1)の関係をいくつかの範囲に分けて計算を行うようにする。 

 

 

 

・ 二相部もガス部も全面濡れ面の場合(T4＜T1＜Tdp) 

 

二相部もガス部も全面濡れ面の場合における計算のアルゴリズムを図 4-5 に示す。 

 

 

 

 

 
 

 

Fig.4-5 Algorithm for evaporator calculation 
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この際、二相部とガス部のそれぞれの冷媒側の熱交換量は式(4-26)のように求められる。 

 

𝑄𝑒𝑡 = 𝐺𝑟 × ∆𝐼𝑡                                        

𝑄𝑒𝑔 = 𝐺𝑟 × ∆𝐼𝑔                                                     式(4-26) 

                     

 

ここでは、二相流部の空気側の熱交換量を式(4-27)に示す。 

                                        

𝑄𝑒𝑡 = 𝐺𝑒𝑎 × 𝜀𝑒𝑡 × ∆𝐼𝑒𝑎𝑡  

∆𝐼𝑒𝑎𝑡 = 𝐼𝑒𝑎𝑖 − 𝐼𝑒𝑎𝑜𝑡                                                             式(4-27) 

 

冷媒側と空気側のそれぞれの値を持って求められた熱交換量は熱交換器でのエネルギー保存より式(4-28)のよ

うに表せる。 

 

𝑄𝑒𝑡 = 𝐴𝑒 × 𝜀𝑒𝑡 × 𝑈𝑒 × ∆𝐼𝑒𝑚𝑡             

∆𝐼𝑒𝑚𝑡 =
(∆𝐼1 − ∆𝐼𝑒𝑎𝑡 − ∆𝐼2)

𝑙𝑛 (
∆𝐼1 − ∆𝐼𝑒𝑎𝑡

∆𝐼2 )
 

                                                                             式(4-28) 

 

ここで、 

 

 

𝐺𝑒𝑎 × ∆𝐼𝑒𝑎𝑡 = 𝐴𝑒 × 𝑈𝑒 × ∆𝐼𝑒𝑚𝑡  
∆𝐼𝑒𝑚𝑡

∆𝐼𝑒𝑚𝑡
= 𝐴𝑒 ×

𝑈𝑒

𝐺𝑒𝑎
≡ 𝑍𝑒 

                                                                             式(4-29) 

 

 

式(4-29)として未知数は二層部の空気降下エンタルピーの幅(ΔIeat)のみとなる。ここでは、ガス部の空気側の熱

交換量を式(4-30)に示す。 

 

𝑄𝑒𝑔 = 𝐺𝑒𝑎 × 𝜀𝑒𝑔 × (𝐼𝑒𝑎𝑖 − 𝐼𝑒𝑎𝑜𝑔)                                       

∆𝐼𝑒𝑎𝑔 = 𝐼𝑒𝑎𝑖 − 𝐼𝑒𝑎𝑜𝑔                                              式(4-30) 

 

冷媒側と空気側のそれぞれの値を持って求められた熱交換量は熱交換器でのエネルギー保存より式(4-31)のよ

うに表せる。 

 

 

𝑄𝑒𝑔 = 𝐴𝑒 × 𝜀𝑒𝑔 × 𝑈𝑒 × ∆𝐼𝑒𝑚𝑔                 

∆𝐼𝑒𝑚𝑔 =
(∆𝐼2 − ∆𝐼𝑒𝑎𝑔 − ∆𝐼2)

𝑙𝑛 (
∆𝐼2 − ∆𝐼𝑒𝑎𝑔

∆𝐼2 )

 

                                                                             式(4-31) 

 

 

ここまでの計算結果を持って空気側の出口温度(Teao)の平均値を求める方法について説明する。二相部出口

空気側の計算のアルゴリズムを図 4-6 に示す。 
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Fig.4-6 Algorithm for calculation of air outlet on the two-phase side  

 

 

 

ここで、二相部のバイパスファクター(ηbt)を式(4-32)に表せる。 

 

𝜂𝑏𝑡 =
𝐼𝑒𝑎𝑜𝑡 − 𝐼4

𝐼𝑒𝑎𝑖 − 𝐼4
 

                                                                             式(4-32) 

 

この値を用いて二相部の出口空気の絶対湿度(Xeaot)と出口温度(Teaot)は式(4-33)のように求められる。 

 

𝑋𝑒𝑎𝑜𝑡 = 𝑋4 + 𝜂𝑏𝑡 × (𝑋𝑒𝑎𝑖 − 𝑋4)  

𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡 = 𝑇4 + 𝜂𝑏𝑡 × (𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇4)                                                   式(4-33) 

 

また、ガス部出口空気側の計算のアルゴリズムを図 4-7 に示す。 

 

 

 
Fig.4-7 Algorithm for calculation of air outlet on the gas phase side  
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ここで、ガス部のバイパスファクター(ηbg)を式(4-34)に表せる。 

 

𝜂𝑏𝑔 =
𝐼𝑒𝑎𝑜𝑔 − 𝐼𝑚

𝐼𝑒𝑎𝑖 − 𝐼𝑚
 

                                                                             式(4-34) 

 

この値を用いてガス部の出口空気の絶対湿度(Xeaog)と出口温度(Teaog)は式(4-35)のように求められる。 

 

 

𝑋𝑒𝑎𝑜𝑔=𝑋𝑚 + 𝜂𝑏𝑔 × (𝑋𝑒𝑎𝑖 − 𝑋𝑚) 

𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔 = 𝑇𝑚 + 𝜂𝑏𝑔 × (𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇𝑚)                                                   式(4-35) 

 

ここまで計算で求まった二相部とガス部の出口空気の値を用いて次のようにそれぞれ出口空気温度(Teao)、出

口空気絶対湿度(Xeao)、出口空気のエンタルピー(Ieao)は式(4-36)のように表せる。 

 

𝑇𝑒𝑎𝑜 = 𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡 × 𝜀𝑒𝑡 + 𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔 × 𝜀𝑒𝑔  

𝑋𝑒𝑎𝑜 = 𝑋𝑒𝑎𝑜𝑡 × 𝜀𝑒𝑡 + 𝑋𝑒𝑎𝑜𝑔 × 𝜀𝑒𝑔  

𝐼𝑒𝑎𝑜 = 𝐼𝑒𝑎𝑜𝑡 × 𝜀𝑒𝑡 + 𝐼𝑒𝑎𝑜𝑔 × 𝜀𝑒𝑔                                                   式(4-36) 

 

ここで、 二相部面積の比率(εet)の値を求めるために、二相部最大エンタルピー差(ΔIet1)と二相部最小エンタル

ピー差(ΔIet2 )をそれぞれ二分法より求めるようにした。また、ガス部面積の比率(εeg)の値においても、ガス部最大

エンタルピー差(ΔIeg1)とガス部最小エンタルピー差(ΔIeg２)をそれぞれ二分法より求めるようにした。 

 

 

・ 二相部は濡面、ガス部は途中まで濡面で露点温度以上になると乾面の場合(T4＜Tdp＜T1) 

 

二相部は濡面、ガス部は途中まで濡面で露点温度以上になると乾面の場合における計算のアルゴリズムを図

4-8 に示す。 

 

 

 
 

Fig.4-8 Algorithm for evaporator calculation 
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この際、二相部濡れ面、ガス部濡れ面、ガス部乾面のそれぞれの冷媒側の熱交換量は式(4-37)のように求め

られる。 

 

𝑄𝑒𝑡 = 𝐺𝑟 × ∆𝐼𝑡  

𝑄𝑒𝑔𝑤 = 𝐺𝑟 × 𝐼𝑒𝑔𝑤  

𝑄𝑒𝑔𝑑 = 𝐺𝑟 × 𝐼𝑒𝑔𝑑                                                               式(4-37) 

 

ここでは、二相流部濡れ面の空気側の熱交換量を式(4-38)に示す。 

 

     

𝑄𝑒𝑡 = 𝐺𝑒𝑎 × 𝜀𝑒𝑡 × ∆𝐼𝑒𝑎𝑡  

∆𝐼𝑒𝑎𝑡 = 𝐼𝑒𝑎𝑖 − 𝐼𝑒𝑎𝑜𝑡                                               式(4-38) 

 

冷媒側と空気側のそれぞれの値を持って求められた熱交換量は熱交換器でのエネルギー保存より式(4-39) 

のように表せる。 

 

𝑄𝑒𝑡 = 𝐴𝑒 × 𝜀𝑒𝑡 × 𝑈𝑒 × ∆𝐼𝑒𝑚𝑡  

 

∆𝐼𝑒𝑚𝑡 =
(∆𝐼1 − ∆𝐼𝑒𝑎𝑡) − ∆𝐼2)

𝑙𝑛 (
∆𝐼1 − ∆𝐼𝑒𝑎𝑡

∆𝐼2 )
 

式(4-39) 

  

 ここで、 

 

𝐺𝑒𝑎 × ∆𝐼𝑒𝑎𝑡 = 𝐴𝑒 × 𝑈𝑒 × ∆𝐼𝑒𝑚𝑡  
∆𝐼𝑒𝑎𝑡

∆𝐼𝑒𝑚𝑡
= 𝐴𝑒 ×

𝑈𝑒

𝐺𝑒𝑎
= 𝑍𝑒 

 式(4-40) 

 

式(4-40)とし、未知数は二層部の空気降下エンタルピーの幅(ΔIeat)のみとなる。 

 

ここでは、ガス部濡れ面空気側の熱交換量を式(4-41)に示す。 

 

𝑄𝑒𝑔𝑤=𝐺𝑒𝑎×𝜀𝑒𝑔𝑤×∆𝐼𝑒𝑎𝑔𝑤
  

∆𝐼𝑒𝑎𝑔𝑤 = 𝐼𝑒𝑎𝑖 − 𝐼𝑒𝑎𝑜𝑔𝑤                                                          式(4-41) 

 

冷媒側と空気側のそれぞれの値を持って求められた熱交換量は熱交換器でのエネルギー保存より式(4-42)のよ

うに表せる。 

 

𝑄𝑒𝑔𝑤 = 𝐴𝑒 × 𝜀𝑒𝑔𝑤 × 𝑈𝑒 × ∆𝐼𝑒𝑚𝑔𝑤  

∆𝐼𝑒𝑚𝑔𝑤 =
(∆𝐼2 − ∆𝐼𝑒𝑎𝑔𝑤 − ∆𝐼3)

𝑙𝑛 (
∆𝐼2 − ∆𝑒𝑎𝑔𝑤

∆𝐼3 )

 

∆𝐼3 = 𝐼𝑒𝑎𝑖 − 𝐼𝑑𝑝                                                                式(4-42) 

  

ここでは、ガス部乾面空気側の熱交換量を式(4-43)に示す。 
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𝑄𝑒𝑔𝑑 = 𝐺𝑒𝑎 × 𝜀𝑒𝑔𝑑 × 𝐶𝑝𝑎 × ∆𝑇𝑒𝑎𝑔𝑑      

∆𝑇𝑒𝑎𝑔𝑑 = 𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔𝑑                                                          式(4-43) 

 

冷媒側と空気側のそれぞれの値を持って求められた熱交換量は熱交換器でのエネルギー保存より式(4-44)のよ

うに表せる。 

 

𝑄𝑒𝑔𝑑 = 𝐴𝑒 × 𝜀𝑒𝑔𝑑 × 𝐾𝑒 × ∆𝑇𝑒𝑚𝑔𝑑  

∆𝑇𝑒𝑚𝑔𝑑 =
(∆𝑇1 − ∆𝑇𝑒𝑎𝑔𝑑) − ∆𝑇2)

𝑙𝑛 (
∆𝑇1 − ∆𝑇𝑒𝑎𝑔𝑑

∆𝑇2 )

 

∆T1=𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇𝑑𝑝 

∆T2 = 𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇1                                                               式(4-44) 

 

ここまでの計算結果を持って空気側の出口温度(Teao)の平均値を求める方法について説明する。二相部出口

空気側の計算のアルゴリズムを図 4-9 に示す。 

 

 

 
 

Fig.4-9 Algorithm for calculation of air outlet on the two-phase side  

 

 

ここで、二相部のバイパスファクター(ηbt)を式(4-45)に表せる。 

 

𝜂𝑏𝑡 =
𝐼𝑒𝑎𝑜𝑡 − 𝐼4

𝐼𝑒𝑎𝑖 − 𝐼4
 

式(4-45) 

 

この値を用いて二相部の出口空気の絶対湿度(Xeaot)と出口温度(Teaot)は式(4-46)のように求められる。 

 

𝑋𝑒𝑎𝑜𝑡 = 𝑋4 + 𝜂𝑏𝑡 × (𝑋𝑒𝑎𝑖 − 𝑋4)  

𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡 = 𝑇4 + 𝜂𝑏𝑡 × (𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇4)                                                   式(4-46) 

 

また、ガス部濡れ面出口空気側の計算のアルゴリズムを図 4-10 に示す。 
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Fig.4-10 Algorithm for calculation of air outlet on wet surface of gas phase side  

 

 

ここで、ガス部濡れ面のバイパスファクター(ηbgw)を式(4-47)に表せる。 

 

𝜂𝑏𝑔𝑤 =
𝐼𝑒𝑎𝑜𝑔𝑤 − 𝐼𝑚

𝐼𝑒𝑎𝑖 − 𝐼𝑚
 

式(4-47) 

 

この値を用いてガス部濡れ面の出口空気の絶対湿度(Xeaogw)と出口温度(Teaogw)は式(4-48)のように求められ

る。 

 

𝑋𝑒𝑎𝑜𝑔𝑤 = 𝑋𝑚 + 𝜂𝑏𝑔𝑤 × (𝑋𝑒𝑎𝑖 + 𝑋𝑚)  

𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔𝑤 = 𝑇𝑚 + 𝜂𝑏𝑔𝑤 × (𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇𝑚)                                                式(4-48) 

 

また、ガス部乾面出口空気側の計算のアルゴリズムを図 4-11 に示す。 

 

 
Fig.4-11 Algorithm for calculation of air outlet on dry surface of gas phase side  
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ここで、ガス部乾面の出口空気の絶対湿度(Xeaogd)と出口温度(Teaogd)は式(4-49)のように求められる。 

 

𝑋𝑒𝑎𝑜𝑔𝑑 = 𝐾𝑒𝑎𝑖  

𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔𝑑 = 𝑇𝑒𝑎𝑖 − ∆𝑇𝑒𝑎𝑔𝑑                                                          式(4-49) 

 

ここまで計算で求まった二相部とガス部濡れ面と乾面の出口空気の値を用いて次のようにそれぞれ出口空気温

度(Teao)、出口空気絶対湿度(Xeao)、出口空気のエンタルピー(Ieao)が式(4-50)のように表せる。 

 

 

𝑇𝑒𝑎𝑜 =
𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡 × 𝜀𝑒𝑡 + 𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔𝑤 × 𝜀𝑒𝑔𝑤 + 𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔𝑑 × 𝜀𝑒𝑔𝑑

𝜀𝑒
 

𝑋𝑒𝑎𝑜 =
𝑋𝑒𝑎𝑜𝑡 × 𝜀𝑒𝑡 + 𝑋𝑒𝑎𝑜𝑔𝑤 × 𝜀𝑒𝑔𝑤 + 𝑋𝑒𝑎𝑜𝑔𝑑 × 𝜀𝑒𝑔𝑑

𝜀𝑒
 

𝐼𝑒𝑎𝑜 =
𝐼𝑒𝑎𝑜𝑡 × 𝜀𝑒𝑡 + 𝐼𝑒𝑎𝑜𝑔𝑤 × 𝜀𝑒𝑔𝑤 + 𝐼𝑒𝑎𝑜𝑔𝑑 × 𝜀𝑒𝑔𝑑

𝜀𝑒
 

式(4-50) 

 

ここで、二相部面積の比率(εet)の値を求めるために、二相部最大エンタルピー差(ΔIet1)と二相部最小エンタルピ

ー差(ΔIet2)をそれぞれ二分法より求めるようにした。また、ガス部濡れ面積の比率(εegw)の値においても、ガス部

最大エンタルピー差(ΔIegw1)とガス部最小エンタルピー差(ΔIegw２)をそれぞれ二分法より求めるようにした。また、

ガス部乾面積の比率(εegd)の値においても、ガス部最大温度差(ΔTegd1)とガス部最小温度差(ΔTegd２)をそれぞ

れ二分法より求めるようにした。 

 

 

 

・ 二相部もガス部も全面乾く面の場合(Tdp＜T4＜T1) 

 

二相部もガス部も全面乾面の場合における計算のアルゴリズムを図 4-12 に示す。 

 

 

 

 
 

Fig.4-12 Algorithm for evaporator calculation 
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この際、二相部とガス部のそれぞれの冷媒側の熱交換量は式(4-51)のように求められる。 

 

𝑄𝑒𝑡 = 𝐺𝑟 × ∆𝐼𝑡  

𝑄𝑒𝑔 = 𝐺𝑟 × ∆𝐼𝑔                                                                式(4-51) 

 

ここでは、二相流部の空気側の熱交換量を式(4-52)次に示す。 

 

𝑄𝑒𝑡 = 𝐺𝑒𝑎 × 𝜀𝑒𝑡 × 𝐶𝑝𝑎 × ∆𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡  

∆𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡 = 𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡                                                           式(4-52) 

 

冷媒側と空気側のそれぞれの値を持って求められた熱交換量は熱交換器でのエネルギー保存より式(4-53)のよ

うに表せる。 

 

𝑄𝑒𝑡 = 𝐴𝑒 × 𝜀𝑒𝑡 × 𝐾𝑒 × ∆𝑇𝑒𝑚𝑡  

∆𝑇𝑒𝑚𝑡 =
(∆𝑇1 − ∆𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡) − ∆𝑇2)

𝑙𝑛 (
∆𝑇1 − ∆𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡

∆𝑇2 )
 

∆𝑇1 = 𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇4  

∆𝑇2 = ∆𝑇1                                                                      (4-53) 

   

ここでは、ガス部の空気側の熱交換量を式(4-54)に示す。 

 

𝑄𝑒𝑔 = 𝐺𝑒𝑎 × 𝜀𝑒𝑔 × 𝐶𝑝𝑎 × ∆𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔  

∆𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔 = 𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔                                                           式(4-54) 

 

冷媒側と空気側のそれぞれの値を持って求められた熱交換量は熱交換器でのエネルギー保存より式(4-55)のよ

うに表せる。 

 

𝑄𝑒𝑔 = 𝐴𝑒 × 𝜀𝑒𝑔 × 𝐾𝑒 × ∆𝑇𝑒𝑚𝑔  

∆𝑇𝑒𝑚𝑔 =
(∆𝑇2 − ∆𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔) − ∆𝑇3)

𝑙𝑛 (
∆𝑇2 − ∆𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔

∆𝑇3 )

 

∆𝑇3 = 𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇1                                                               式(4-55) 

   

ここまでの計算結果を持って空気側の出口温度(Teao)の平均値を求める方法について説明する。二相部出口

空気側の計算のアルゴリズムを図 4-13 に示す。 
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Fig.4-13 Algorithm for calculation of air outlet on the two-phase side 

 

 

この値を用いて二相部の出口空気の絶対湿度(Xeaot)、出口温度(Teaot)、二相部の面積比率(εat)は式(4-56)

のように求められる。 

 

𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡 = 𝑇𝑒𝑎𝑖 − ∆𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡  

𝑋𝑒𝑎𝑜𝑡 = 𝑋𝑒𝑎𝑖  

𝜀𝑎𝑡 =
𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡

𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇4
 

式(4-56) 

また、ガス部出口空気側の計算のアルゴリズムを図 4-14 に示す。 

 

 

 

 
 

Fig.4-14 Algorithm for calculation of air outlet on the gas phase side 
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この値を用いてガス部の出口空気の絶対湿度(Xeaog)、出口温度(Teaog)、面積比率(εag)は式(4-57)のように求

められる。 

 

𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔 = 𝑇𝑒𝑎𝑖 − ∆𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔  

𝑋𝑒𝑎𝑜𝑡 = 𝑋𝑒𝑎𝑖  

𝜀𝑎𝑔 =
𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔

𝑇𝑒𝑎𝑖 − 𝑇1
 

式(4-57) 

 

ここまで計算で求まった二相部とガス部の出口空気の値を用いて次のようにそれぞれ出口空気温度(Teao)、出

口空気絶対湿度(Xeao)、出口空気のエンタルピー(Ieao)が式(4-58)のように表せる。 

 

 

𝑇𝑒𝑎𝑜 =
𝑇𝑒𝑎𝑜𝑡 × 𝜀𝑒𝑡 + 𝑇𝑒𝑎𝑜𝑔 × 𝜀𝑒𝑔

𝜀𝑒
 

𝑋𝑒𝑎𝑜 = 𝑋𝑒𝑎𝑖 

     式(4-58) 

𝐼𝑒𝑎𝑜 =
𝐼𝑒𝑎𝑜𝑡 × 𝜀𝑒𝑡 + 𝐼𝑒𝑎𝑜𝑔 × 𝜀𝑒𝑔

𝜀𝑒
 

 

ここで、 二相部面積の比率(εet)の値を求めるために、二相部最大温度差(ΔTet1)と二相部最小温度差

(ΔTet2)をそれぞれ二分法より求めるようにした。また、ガス部面積の比率(εeg)の値においても、ガス部最大温度

差(ΔTeg1)とガス部最小温度差(ΔTeg２)をそれぞれ二分法より求めるようにした。 

 

 

4.1.4 着霜及び除霜 

 

ヒートポンプ計算を行う際に蒸発器の熱交換モデルでも既に論じられたように蒸発器では空気中の湿度の持つ

露点と蒸発器の入り口と出口温度がどこにできるのかによって空気中の湿度が凝縮される現象が起きる。特に、

本研究で対象にする冬期のヒートポンプの運転サイクルを見ると乗客室に凝縮器が車両外部に蒸発器が構成

される。車両のエンジンルームに設けられた蒸発器では冬期の寒い条件で熱交換を行うために外気よりもっと低

い温度で冷媒の蒸発温度が形成されるようになり、先行研究[17]から報告された図 4-15 のようにこの際、外気

の湿気が凝縮水として発生してしまい、低い外気温下で霜に成長する。Dang ら[18]は着霜による霜厚み及び

密度などの先行研究の結果を纏めた。 
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Fig.4-15 Frost growth periods as defined by Tao et al.[17] 

 

 

 

前述したように霜のできと成長に関する研究と予測はとても複雑で難しい。Dang らが纏めた先行研究で提案さ

れた霜の厚みと密度を予測する関係式を表 4-1 と表 4-2 に示す。 

 

 

 

Table.4-1 Frost layer thickness correlations from the 1970s to the 2010s[18] 
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Table.4-2 Frost density correlations from the 1970s to the 2010s[18] 

 

 
 

 

霜の状態を計算するには見てわかるように大きく 3 つに分けられる。一つ目は複雑な熱交換まで含んだ解析モ

デルである。物理的な式を構成し、それを解析手法を用いて解くため、霜のできとその厚み及び密度を比較的

に正確に計算できる。しかし、すべての条件及び熱交換の形状などにおいて物理的な式を構成し、それを解析

するまでに必要な時間と苦労が沢山必要であることより本研究のように着霜そのものが研究の課題ではなく着

霜におけるシステムの挙動を予測してマネジメントする研究には適しないと判断した。二つ目は比較的に単純な

物理式を基にこれをエネルギーの関連式として取り扱える Lumped モデルを構成して解く方法である。これは複

雑性が一番目よりは簡単で計算負荷が相対的に緩和されたことになる。しかし、単純化された Lumped モデル

と実験結果との整合性においては確認が必要になると考えられる。そして、三つ目は実験結果をもとに纏められ

た実験式である。この式は実験結果をベースにして作成されたため、物理的な説明よりは霜のできと成長に影

響を及ぼす主な因子をパラメータとして作成されている。そのため、とても少ない計算負荷でもある程度の実験

結果が模擬できるというメリットを持つ。本研究のように着霜に対する全体のシステムの挙動及び熱管理の手法

を取り扱うための一つの条件として着霜を取り込むには比較的に容易に用いられる。ただし、実験式を作成した

先行研究の実験条件と本研究で取り扱う熱交換の形状及び環境条件に大きな相違がある場合、計算結果

の確実性が低下するため、本研究では実験式の主な因子と計算式をそのまま持って来るが、本研究で対象に

する熱交換器の形状と環境条件に類似する Lee ら[19]の先行研究での垂直板においての絶対湿度

0.003kg/kgDA,空気温度 5℃の実験条件の結果を用いて補正して着霜における霜厚みの予測計算を行った。

本研究で用いる霜の厚みと密度を式(4-59)と式(4-60)に示す。 

 

 

厚み= 0.12 × (𝑡 × (
𝑇𝑎𝑖𝑟+𝑇𝑒𝑣𝑎

2
− 𝑇𝑒𝑣𝑎))

0.43

×
−𝑇𝑒𝑣𝑎

17.54×10
                                  式(4-59) 

 

密度= 650 × exp (0.277 ×
𝑇𝑎𝑖𝑟+𝑇𝑒𝑣𝑎

2
)                                              式(4-60) 
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また、着霜した霜を取る際に必要な熱量とその時間については式(4-61)で示したように霜の厚みと密度から霜を

解かすために必要な熱量を計算し、その際実際にヒートポンプの逆サイクル運転より除霜に提供できる熱量をヒ

ートポンプサイクル計算で求めて除霜時間に用いる。 

 

式(4-61) 

• tsol,1&tsol,2 : 30sec 

• tsat,1&tsat,2 : 180sec 

• tstop : 60sec 

• tmelt : 伝熱面積(7.2m2)×霜厚み[m]×霜の密度[kg/m3]×氷の潜熱(334kJ/Kg)/Qcond[kW] 

 

ただし、霜を解かすための時間だけではなく逆サイクルに転換するために物理的に必要なバルブの切り替え時間

(tsol,1&tsol,2)と実際に切り替えてからヒートポンプサイクルの安定するまでに必要な時間(tsat,1&tsat,2)も必要である。

また、霜を取る際に熱で溶けた霜は実際に熱交換の表面には残っている状態であり、その解けた霜の残りや水

が重力で熱交換器の下面まで落ちてしまうまで放置の必要な時間(tstop)も含まなければならない。[20] 

 

 

 

4.1.5 ヒートポンプモデルの検証 

 

前述したヒートポンプサイクルの計算の妥当性を検証するために、本研究では、先行研究[21]で行われた実験

結果を用いてヒートポンプ計算結果との比較を通して検証を行った。従来車両の HVAC システムはエンジンと

共に駆動される可変圧縮機を使用している。そのため、現在のほとんどの研究が内燃機関で駆動する HVAC

を用いた結果である。したがって、今回は、内燃機関車の HVAC 試験結果を基にシミュレーションの妥当性の

検証を行うことにする。ヒートポンプ計算に用いられた仕様は表 4-3 に示す。ヒートポンプ計算の際、圧縮機の

機械効率と圧縮効率は先行研究から用いた。先行研究[21]によると、ヒートポンプの性能は外気と内気温度

の温度、圧縮機回転周波数と風量に基づいて変化される。そのそれぞれの因子に対するシミュレーションと実験

の比較結果を図 4-16～図 4-19 に示す。 

 

Table.4-3 Specification of component for calculation 

System 

Refrigerant R134a 

Sub cool 5℃ 

Super heat 10℃ 

Compressor 
Type Reciprocating 

Displacement 155cc 

Condenser(Engine Room) 
Face area 36.1×54.4=1964cm2 

Air side surface 7.2m2 

Evaporator(Cabin) 
Face area 18.4×22.0=405cm2 

Air side surface 3.5m2 

𝒕𝒅𝒆𝒇 = 𝒕𝒔𝒐𝒍,𝟏 + 𝒕𝒔𝒂𝒕,𝟏 + 𝒕𝒎𝒆𝒍𝒕 + 𝒕𝒔𝒕𝒐𝒑 + 𝒕𝒔𝒐𝒍,𝟐 + 𝒕𝒔𝒂𝒕,𝟐  
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Fig.4-16 Energy balance of the system[21] 

 

 

 

 
Fig.4-17 System performance variation with evaporator air flow rate[21] 

 

 

 

 
Fig.4-18 System performance variation with evaporator inlet air temperature[21] 
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Fig.4-19 System performance variation with condenser inlet air temperature[21] 

 

 

図から分かるように本研究で構築したシミュレーション値は先行研究[21]で実際の環境チャンバーで測定したベ

ンチテスト実験値と傾向良く一致していることが確認できた。更に、本研究を通じてヒートポンプの挙動に影響を

与える各因子に対して実際の物理的特性を定性的また定量的に評価できるツールを構築したことが確認でき

た。 
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4.2 熱管理シミュレーションの結果 

本研究で計算する熱管理シミュレーションの気候環境条件及び運転条件を表 4-4 に示す。 

 

Table. 4-4 Calculation cases regarding climate and driving condition 

 

条件 Case 1 Case2 Case3 Case4 Case5 Case6 Case7 Case8 

気

候 

条

件 

外気温度 -10℃ -10℃ 0.9℃ 0.9℃ -10℃ -10℃ 0.9℃ 0.9℃ 

外気湿度 RH50％ RH50％ RH50％ RH50％ RH50％ RH50％ RH50％ RH50％ 

時間帯 AM10:00 AM7:30 AM10:00 AM7:30 AM10:00 AM7:30 AM10:00 AM7:30 

運

転 

条

件 

モード US06 US06 US06 US06 
NY City 

Cycle 

NY City 

Cycle 

NY City 

Cycle 

NY City 

Cycle 

運転時間 1 Hour 1 Hour 1 Hour 1 Hour 1 Hour 1 Hour 1 Hour 1 Hour 

 

 

 

4.2.1従来の霜取り運転によるエネルギー消費量 

 

本研究における従来の霜取り運転のサイクルは図 3－1 に示したように低温の外気と接する方が凝縮器になり、

蒸発器として働いていた外部の熱交換器の表面に出来てしまった霜をとるようにする。その際、室内の暖房には

ヒートポンプからの熱源が用いられないため、従来は電気ヒータを用いるしかない状況である。そのため、一例とし

て-10℃,RH50%,am10&US06 における客室暖房負荷を図 4-20 に示す。 

 

 

 

 
 

 Fig. 4-20 Thermal load calculation results for cabin  

 

 

 

図 4－20 に示した客室暖房負荷においてヒートポンプを用いて運転を続けると 4.1.4 にまとめたように蒸発器と

して熱交換を進めてきた外部の熱交換器に着想が起きてしまう。その計算結果を図 4－21 に示す。 
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Fig. 4-21 Heat pump calculation results for cabin 

 

 

図４－21 に示したように、ヒートポンプの着想においては周期的な霜取り運転が必要になる。その際、客室の

暖房は PTC 素子を用いた PTC ヒータという電気ヒータの一種を用いることが従来一般的な暖房手段である。

電気ヒータ熱効率が 1 以下であるため、霜取り運転時にヒータの効率を考慮して実際に客室の暖房に必要な

電気エネルギーは霜取り運転中に客室の空調負荷に PTC ヒータの効率を割り算した値に相当する。ただし、

PTC ヒータの効率は PTC 素子の持つ固有の特性により風量や空気入口温度の影響を大きく受ける。本研究

では、従来電気自動車に搭載されてきた PTC ヒータの効率について先行研究されている Kim ら[22]の研究結

果を図 4－22 に示す。 

 

 

 
 

Fig. 4-22 Variation of heating capacity and efficiency of PTC heater[22] 

 

 

図 4-22 の先行研究の結果を用いて風量及び空気入口温度を本研究の PTC ヒータの容量に差し替えて効

率を求めて、本研究では実際に PTC ヒータに入力する電気エネルギーを計算することにする。先行研究[21]で

用いた PTC ヒータは容量が 5ｋW のものである。本研究で求められた熱負荷計算結果より PTC ヒータは先行

研究のおよそ半分程度の容量を持つものであれば十分であると考えられる。図 4-22 から仮に、PTC ヒータの大

きさを半分にして容量を 2.5ｋW(Cmod=0.5)にしたと想定して、その PTC ヒータ特性を用いて本研究で PTC ヒ

ータ効率の計算を行うように試みた。また、 暖房能力の低い領域においては外挿して効率を見積もるように式
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（4-62）を用いた。 

 

𝜂𝑝𝑡𝑐[%] =
(83.8 − 76.1)

3000 × 𝐶𝑚𝑜𝑑
× 𝑄𝑝𝑡𝑐[𝑊] + 76.1 

式(4-62) 

 

 

ヒートポンプの起動時及び PTC ヒータ起動時においてのヒートポンプの圧縮機に入力された電気エネルギーと

PTC ヒータに入力された電気エネルギーはそれぞれ式（4-63）と式（4-64）を用いて計算できる。 

 

 

𝑊ℎ𝑝,𝑐𝑎𝑏 =
𝑄ℎ𝑝,𝑐𝑎𝑏

𝐶𝑂𝑃
 

式(4-63) 

 

𝑊𝑝𝑡𝑐 =
𝑄𝑝𝑡𝑐

𝜂𝑝𝑡𝑐
 

式(4-64) 

 

 

ここまでに纏めた計算式より実際の客室における空調負荷に対してヒートポンプ起動時と PTC ヒータ起動時に

おけるそれぞれ消費する電気エネルギーの挙動を図 4-23 に示す。図 4-23 からも分かるようにヒートポンプは実

際に必要な空調負荷よりも少ない電気エネルギーで起動されているが、ＰＴＣヒータの場合は空調負荷よりも

大きな電気エネルギーが必要になり、それが電気自動車において走行距離低下に繋がることが考えられる。 

 

 

 

 
 

Fig. 4-23 Electric power consumption of HP and PTC heater for cabin(Case 1) 

 

 

 

 

ここまで求めた手法を用いて表 4-4 に示した各条件における電気エネルギーの消費量の計算を行った。その計

算結果を図 4-24～図 4-25 に示す。 



 126 

 
 

 

Fig. 4-24 Electric power consumption result of HP and PTC heater 

(Top:Case 5, Middle-top:Case 4, Middle-bottom:Case 3, Bottom:Case 2) 
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Fig. 4-25 Electric power consumption result of HP and PTC heater 

(Top:Case 8, Middle:Case 7, Bottom:Case 6) 

 

 

 

 

ここまでの計算結果を積算して走行時間の 1時間の間消費した電気エネルギーの量を図 4-26 に示す。この計

算結果から例えば、Case２の場合において実際に客室の熱負荷に対してヒートポンプと PTC ヒータが用いられ

た稼働率はそれぞれ 58.3%と 41.7％であるが、その稼働率に対して実際に消費された電気エネルギーの割合

はそれぞれ 55.3％と 44.7％であった。この結果は PTC ヒータが主に霜取り運転時といった初期の客室に必要な

空調負荷に比べると割と小さい空調負荷に対応したのにも関わらず消費電力としては稼働率よりも 3％も上回

っていることが分かる。 
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Fig. 4-26 Electric power consumption result of HP and PTC heater 

 

 

4.2.2 PCM モジュールを用いることによるエネルギー消費量の減少効果 

 

ここでは本研究で提案する PCM モジュールを搭載した場合においての消費電力の計算を行う。テストセクション

をもって実験された C20H42の代わりに相変化温度のもっと低い 32℃である C19H40と相変化温度のもっと高い

42.25℃である C21H44を用いて PCM モジュールの熱挙動の計算を試みた。その結果を図 4-27 と図 4-28 に示

す。結果から分かるように相変化の低い C19H40の場合は最大放熱量が 800W程度で不足していてまた低い

相変化温度のため、空気の出口温度は 30℃にも到達されてない。また、C21H44の場合、相変化温度が高い

ため、空気側への放熱性能も良く特に空気側の出口温度がほぼ 36℃に達している。しかし、本研究で求めた

ヒートポンプサイクル計算結果とバッテリから回収できる廃熱の温度が凡そ 50℃近傍であることを考慮すると

C21H44 を用いるためには他に蓄熱のできるような工夫が必要であると考えられる。 

 

 
Fig. 4-27 Discharging rate of C19H40 (24℃/7.08CMM) 
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Fig. 4-28 Discharging rate of C21H44 (24℃/7.08CMM) 

 

 

 

3 章で提案した PCM モジュールを表 4-4 に示した各気候環境条件と走行モードを用いてシミュレーションをする

にあたり、PCM モジュールに供給する風量においての放熱特性の計算を行った。その計算には最大風量を

7.08CMM し、5段階で風量が制御されることを想定して計算結果を図 4-29～図 4-33 に示す。 

 

 

 

 
 

 

Fig. 4-29 Discharging rate by 1.416CMM(1st step) 
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Fig. 4-30 Discharging rate by 2.832CMM(2nd step) 

 

 

 

 

 
 

Fig. 4-31 Discharging rate by 4.248CMM(3rd step) 
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Fig. 4-32 Discharging rate by 5.664CMM(4th step) 

 

 

 

 
 

Fig. 4-33 Discharging rate by 7.080CMM(5th step) 
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この計算結果を持ち PCM モジュールを入れたヒートポンプのサイクルにおける客室の空調負荷及びバッテリパッ

クの温調負荷の詳細な挙動を図４-34～図４-35 に示す。 

 

 
Fig. 4-34 Electric power consumption result of HP, PCM, PTC heater 

(Top:Case 1, Middle-top:Case 2, Middle-bottom:Case 3, Bottom:Case 4) 
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Fig. 4-35 Electric power consumption result of HP, PCM, PTC heater 

(Top:Case 5, Middle-top:Case 6, Middle-bottom:Case 7, Bottom:Case 8) 
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Fig. 4-36 Electric power consumption result of HP,PCM and PTC heater 

 

本研究で考案した PCM モジュール込みヒートポンプサイクルにおいて 1時間の運転時間の間、客室の熱負荷

に対するヒートポンプと PTC ヒータの消費電力を図 4-36 に示す。この結果から分かるように従来の計算結果で

ある図 4-26 に比べ PTC ヒータの消費電力が大きく減少していることが分かる。特に、0.9℃の外気を想定した

気候条件において PTC ヒータはほぼ使われておらず、PCM モジュールのみでもヒートポンプの霜取り運転時に

客室の空調に十分対応できることが分かった。また、従来のサイクルの計算では Case 2の条件で PTC ヒータの

使用する電力量は 549.6Whであったことに対して PCM モジュールを用いることにより 250.3Wh まで減少してい

るとの計算結果になった。 
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4.3 まとめ 

熱管理シミュレーションより本研究で考案した PCM を用いた冬期のヒートポンプ起動においての有効性の分析

を行った。取り扱った気候環境条件-10℃と 0.9℃条件において車両の走行モードが高速かつ急加速である

US06 モードと都心地の混む渋滞の New York City Cycle モードにした場合においての乗客室と蓄電池におけ

るそれぞれの熱負荷に対して PCM モジュールの有り・無しのエネルギーの需給の割合を明らかにした。結果から

わかるように本研究で提案した PCM モジュールを用いることによって霜取り運転時の電気ヒータの使用頻度及

びその消費エネルギーの減少し役に立つことが分かる。その結果、日本の東京の冬平均気温である 0.9℃の外

気温においては PCM 無しでは日射の少ない夜明け前に最大稼働率 25.８%～28.0％まで電気ヒータが使わ

れたことに対して PCM を用いることによって電気ヒータの稼働率が 9.1%～15.1%まで減少したことが確認できた。

さらに、午前 10 時頃の日射条件以後では従来 PCM 無しの場合には US06 モードで 27.5％の電気ヒータが

稼働されていたことに対して PCM を用いることによって電気ヒータが全くなくても PCM のみで対応できることが確

認できた。 

 

また、東京の冬の過去最低気温である-10℃条件においては PCM モジュールの用いたことによる PTC ヒータの

消費電力の低減の効果が最も大きく、PTC ヒータの使用する電力量は 549.6Whであったことに対して PCM モ

ジュールを用いることにより 250.3Wh まで減少しているとの計算結果になった。更に、今後の課題としては 相変

化温度のもっと高い PCM を用いられるように PCM モジュールの最適な構造の検討及び蓄熱時の熱源をうまく

確保することなどについて工夫が必要であると考えられる。また、もし、-10℃のように外気温のさらに低い寒冷地

のような地域においては PCM の搭載される量を本研究で構築した熱負荷モデルと PCM モジュールモデル及び

熱管理シミュレーションを用いて最適化することができるようになり、最適化することにより更なる熱管理の有効

性が確認できると考えられる。 

 

 

Table. 4-5 Result summary between with and without PCM module 

項目 Case 1 Case2 Case3 Case4 Case5 Case6 Case7 Case8 

PCM無し 

 

PTC[Wh] 148 550 11 278 80 376 4 193 

HP[Wh] 315 681 78 404 180 517 42 290 

PTC稼働時間[sec] 922 1916 428 988 625 1468 174 834 

HP稼働時間[sec] 2678 2678 1129 2546 1677 2678 763 2399 

PCM有り PTC[Wh] 0 250 0 45 0 167 0 22 

HP[Wh] 315 681 78 404 180 517 42 290 

PTC稼働時間[sec] 0 1691 0 452 5 1143 0 240 

HP稼働時間[sec] 2678 2678 1129 2546 1677 2678 763 2399 
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第5章 結論 

省エネ技術であるヒートポンプを電気自動車に用いた場合に着霜及び除霜とともに低下する効率と暖房能力

に対して、本研究では PCM を用いたヒートポンプサイクルを考案しその妥当性について熱管理シミュレーヨン手

法を用いて冬期における有効性に関して下記のような成果が得られた。 

 

・蓄熱時にはヒートポンプもしくはバッテリからの廃熱を水を介して蓄熱できるようにして、放熱時にはキャビンの空

気を効率良く温められるように PCM の充填される空間にフィン付き構造を追加した PCM を用いた熱電池の構

造を考案できた。 

 

・実験から蓄熱と放熱における PCM モジュールを模擬したテストセクションを製作し実験を行った。また、その結

果を温度と風量・流量をパラメータとするモデルを検討し、熱管理シミュレーヨンに用いられるように関係式を提

案している。 

 

・熱管理対象であるキャビンにおいて気候負荷の影響が見積もられるような熱負荷計算手法の構築を行った。

また、もう一つの熱管理対象であるバッテリにおいても車両の走行に伴ってパワトレインの出力とバッテリに要求さ

れる出力との関係を定義し、バッテリパックの発熱モデルからバッテリの熱負荷計算の手法を構築した。 

 

・熱管理シミュレーションにより熱負荷に対する PCM モジュール有りと無しの場合においての効果を外気温度と

太陽の位置による時間などのような気候環境条件と様々な走行モードにおいて熱管理シミュレーションで最も重

要であるヒートポンプ計算の手法とそれに伴う着霜及び除霜の条件を定義した。 

 

・急加速を含んだ US06 モードと都心地渋滞を含んだ New York City Cycle モードの-10℃及び 0.9℃の外気

温環境においての日射の少ない夜明け直前の朝 7時 30分と夜明けてから車両の使用が増える時間である朝

10時からの 1時間走行における熱管理シミュレーションを行った結果を図 5-1 に示した。どの条件においても従

来 PTC ヒータのみを用いた場合により、PCM モジュールを用いることにより全体の熱負荷に対して PTC ヒータの

使用量が減った結果が得られた。特に、0.9℃の条件においては PTC ヒータの使用がなく、PCM モジュールのみ

で熱管理されていることが分かった。 

 

・本研究では電気自動車における熱管理のために、主に電気ヒータを用いたことによる冬期の走行距離低下に

おいてその対策としてヒートポンプを用いた場合の霜取り運転時の電気ヒータの使用を改善することを目的とした。

ここで本研究で構築した熱管理シミュレーションより従来電気ヒータを用いて熱管理を行った場合の Case1～

Case２における消費電力を図 5-2 に示す。結果から分かるように赤色と灰色で示した PTC 電気ヒータとバッテ

リヒータの使用量が実際に車両の走行に必要とする電力と比べてかなり大きいことが分かる。それは、熱負荷の

大きい環境条件で更に増大する。ところで、図 5-3 に電気ヒータをなるべく使用しないようにその代わりにヒートポ

ンプを用いた場合の結果を示す。緑色と黄色で示されたようにヒートポンプは COP が 1 より大きくヒートポンプを

用いたことにより図 5-2 で赤色と灰色で表せられていた電気ヒータの使用電力が大幅減少していることが分かる。

特に、CASE8 の場合、従来の電気ヒータのみの場合より 25.6%も消費電力が減少する結果となった。しかし、

結果から分かるようにヒートポンプを用いたとしても緑色と赤色の結果を比較すると、PTC ヒータの消費電力量

が未だに大きいことが分かる。ここで、本研究で提案する PCM モジュールを用いてヒートポンプの霜取り運転時
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の PTC ヒータの使用を減らすことにより図 5-4 に示すように、更に消費電力の低減ができる。その結果、CASE

８では従来の PTC ヒータのみの場合と比べ、35.3%も消費電力の削減ができることが分かった。本研究の結果

を用いて、今後の FUTURE WORK として PCM 相変化温度の高い材料の適用のできるような工夫と PCM

モジュールの軽量化及びバッテリバックからの廃熱の回収及び更に連携した総合熱管理手法の提案などが期待

できる。 

 

 

 

 
 

Fig.5-1 Electric comsumption comparison between with and without PCM module 

 

 

 

 

 

 

 
 

Fig.5-2 Electric comsumption results of electric heater without heat pump 

 



 138 

 
 

Fig.5-3 Electric comsumption results of electric heater with heat pump 

 

 

 

 
 

Fig.5-4 Electric comsumption results of PCM module with heat pump 
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