
2. 気流方式の計算モデルと実験による検証

第 1章で、高発熱機器室を対象とし、機器設置域平均室温 (後器の冷却に寄与する領域(床面か

ら機器上端まで)の垂直方向平均室温)の温度差比 (以下平均温度差比と称する)とその標準偏差

により、複数の空調気流吹出し吸込み方式を比較し、二重床吹出し天井吸込み方式が辰も優れて

いることを示した。

本主主では、この二重床吹出し天井吸込み方式について、発熱条件や風量条件を要因とする平均

温度差比・標準偏差および温度差比の垂直分布を簡易な数式モデルにより表現し、実験により検

証する 。

本論で対象とする通信綴室などの高発熱機器室の空調問題では、一般に機器発熱による負符と

比べ周壁からの負荷が小さいこと、また室内気流が比較的単純であるなどの特徴があり、気層を

用いてモデル化する。

まず、 2. 1において、発熱機器の放熱性能が室温形成の要因ととらえ、放熱モデルを明確に

する 。 2. 2では、機器の放執モデルを利用して、温度差比の計算モデルを作成し、その実験倹

討を行う 。綴器からの放熱を給送する流量 (機器実効換気量 U)を室温形成の主要因とみなし、

換気流量比κ (空調給気量Vと機器実効換気量Uの比、 κ=V/U)を定義し、これをモデルの

パラメータとする。また、機器室や発熱機器の形状、吹出し気流の特性などから決まる係数とし

て、再循環比 η(機器緋気の内綴器設置域に戻る比率)を定義し、これもモデルのパラメータと

する 。

次に、平均温度差比すなわち機器設置域平均室温に加え、垂直方向の温度分布が予測できれば、

次のような利点が生まれる。通信機器の熱設計は機器の吸込み温度を考慮して行なわれるが、吸

い込み温度を詳しく予測することにより、設計精度が向上する 。垂直方向の機器吸込み温度分布

を予測できていれば、伊jえば犠器設計段階で、装置の高さ方向に電子部品の実装密度を変えて、

発熱密度の高い電子回路パッケージを吸込み温度の低い領嫌に優先的に配置することも可能であ

る。そこで、本章の 2. 3， 2. 4において、平均温度差比の数式モデルを拡張し、垂直方向の

温度分布を考慮した数式モデルを作成し、実験により検証する。

ところで、室内の温度分布を予測するための方法として、模型実験による方法が代表的なもの

として挙げられるが、これに替わり Navier-Stokes方程式を差分によって解く数値解法 1)引も用い

られている。両者共に、数多くの研究が行われ、その有効性が実証されてきたが、多くの費用や

計算負荷を要することで、適用範囲が限定される 。 したがって、より簡易に解析する方法が求め

られる 。

室内に局所的な高発熱源が存在しない場合には、温度分布は水平方向にほぼ均一で、上下方向

の温度分布が支配的となる 。このような空間では、上下方向の温度分布のみに注目して現象をマ

クロに捉えると簡易なモデルが締築できる 。伊jえば宮川 8)4)は、大空間の上下温度予測を目的に、

室内を上下方向に幾つかの気層に分割し、気届聞の熱移動をモデルイヒし、変分原理を用い定式化

した。また、戸河里5)6)7)らも、同様に室を複数個の気扇に分割したモデルを用いている 。いず

れも大空間の温度分布予測を目的としたものであるので、周壁面における熱流が重要な婆素とな

り、このため水平方向の熱移動も考慮しなければならないが、 Navier-Stokes方程式を用いた数値

解法と比較すると、計算は非常に容易である 。一方、伊藤・中原ら 8)9)は、オフィス空間の床吹

出し冷房時の上下温度分布について、周壁温度を既知とし、室内気流を完全混合域とピストンフ

ロー域の 2領域に分け、温度分布予測モデルを作成した。ここでは、吹出し口の侵適設計のため

に数値計算によるケーススタディが行われている。以上の方法はいずれも、設計条件パラメータ

より、温度分布を予測するのに数値計算を用いる方法である 。

2. 3、 2. 4において、与えられた換気流量比κと再循環比 ηに対し、温度差比の垂直温度
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分布を計算できるモデルを作成する 。このモデルは、数値計算を用いる場合に比べ、空調設計周

パラメータと温度分布の関係が栂に示される点で優れている 。

2. 1 発熱線器の熱性能

ここでは、模緩発熱機器単体について発熱実験を行い、模緩発熱犠器の放熱特性を把握する 。

次に、放熱過程をモデル化し、特性を表す諸量を定義する 。

2. 1. 1 発熱実験

通信機器の発熱を想定して設置された模擬発熱後器の放熱過程を観念的に、図-2 -1に示し

た。発熱機器は、外寸 800x600xl， 800の亜鉛メッキ鉄板製であり、通信機器を模し

たものである。発熱機器には、通路部分の空気を吸い込む面 (これを正面側と呼ぶ)と吸込み口

の無い面(背面)がある 。発熱機器は 3段に分かれており、各段に lkWの電気ヒータが設けら

れている。各段の仕切り板には縞 10 0程度関口が設けられており、下段で加熱された空気は中

段、上段を経由して発熱ユニ汁の上舗の関口(穴径 88骨)より排気される 。
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図-2 - 1 発熱綴器
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表面温度、各段の空気吸込み位置と閉じ高さの通路における空気温度 〔機器設置域温度 機器

から 45 c m限れた位置の温度〉、排気温度、機器の表面温度を測定した結果を表 2 _ 1に示

す。

表 -2ー 1 発熱機器各部の表面温度と排気温及び機器設置域温度 (単位 。'C)

表面温度・機器設置域室温測定位置 表 担t 平綴 温

担IJ 面 気 均器 度

電源ON 定 下段 中段 上段 温平 温 温設 差

の 面 度均 度 度置 1:.8 

ヒータ 表面 室温 表面 室温 表面 室温 ① ② 域 ①②  

上段 正 28.5 29.0 35.7 29.3 76. 0 30. 5 

背 29.3 29.6 33.4 30.2 70. 7 30. 5 45.6 5]， 5 29.6 21. 9 

中段 正 32.5 30. 0 72.3 30. 5 41. 4 30.8 

背 32.9 29.4 71. 5 30.4 47.4 30.6 49.7 48.4 30.4 18.0 

下段 正 66.6 28.7 37.2 29. 1 36.3 29. 8 

背 70.5 28.3 45. 8 28.9 39. 3 30.6 49.3 43. 7 29. 2 14.5 

平均 48.2 47.9 29.7 18.1 

上段 正 34.2 28.8 74.5 28.9 77.8 30.8 

中段 背 35. 0 28.4 68.9 30.5 75.8 30.5 61. 0 62.0 29. 5 32.5 

上段 正 67.7 29.5 45. 0 29. 9 81. 8 31. 2 

下段 背 79. 7 29.3 51. 0 30. 1 73. 7 30.3 66.5 58. 0 30.2 27.8 

中段 正 73.9 30.2 78.7 30. 5 45.8 30.4 

下段 背 79. 5 30. 0 79.4 30. 1 52.9 30.4 68.4 54. 5 30.4 24. 1 

平均 65.3 58. 1 30. 0 28.1 
」 一 一

2. 1. 2 発熱線器の伝熱モデル

機器発熱は、機器内部の換気、機器表面からの対流獄伝達、及び機器表面からの放射によって

放熱される 。

H= Hf十 H，+Hb ( 2. 1) 

H 発熱量 kW 

Hf 機器内部の換気により排出される熱 kW 

H， 機器外表面の対流熱伝達による排出熱 kW 

Hb 放射による排出熱 kW 

式 (2. 1)で、示される排出熱の内、まず放射による排出熱Hbについて調べてみる 。

一般に、国体 2表面聞の放射による熱伝達量は、

o， = 1" "ε1ε2σb {(T，/1 OO)._ (T，/ 1 00)勺 (2. 2) 

ゆr 放射熱伝達量官1m'

1""形態係数

ε1、 εz 国体表面の放射率

σb 黒体放射定数 5.67 11m' 

T" T， ・固体表面の絶対温度 'K 

で表される 。

これを用いて発熱機器単体当たりの表面からの放射熱伝逮量を求めた(表 2 _ 2)。ここで、

発熱機器による放射が全て周壁に吸収される(形態係数1"，， =1、吸収率 ε，=1 )としている 。
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装 l
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図 2 _ 2 発熱機器表面からの放射(簡略モデル)

計算条件

1"，， =1、 ε，= O. 1 (発熱綴器表面 アルミ)、 ε，=1 (黒体〉



表 -2 -2 放射による排出熱

発熱量 T， ( e ，) T， ( e.) 熱量 φz 熱量 H. 

H kW  'K ℃ 'K ℃ 官1m' kW  

321. 4 (48.2) 302.9 (29.7) 12.8 36.8xI0-' 

2 338.5 (65.3) 303.2 (30.0) 26.5 76.4xl0-S 

ーーーーーー
-'--

表の結果をみると、放射による排出熱量H.は発熱量Hに比べて小さいものとなっている 。更に、

実際には発熱線器は、発熱綴器との相互の放射の鐙受がある (図-2-3参照)。

そこで、発熱機器と放射による熱綬受のある面の形怒係数を求めてみる 。図 2 -3に示され

た断面について寸法を考え、奥行き方向 (紙面と垂直な方向)については無限の長さを持つもの

として考える 。

隣接する発熱機器に対しては、木村、滝沢による平行 2平面間の形態係数を示した図'1)を用い

て求めると、

F発熱機器 =O. 54 

となる 。残る天井面と床面については、

F床 =F天井=0. 5x (l-F床)

= O. 23 

となる 。

発熱機器の形惣係数が O. 5 4であるので、、実際の放射による排出熱量H.は、表ー2-2の

計算値の半分以下と推定される。

これらを考え合わせ、式 (2. 1)において、 H.の項は無視できると考えて、

H=H，+H. 
( 2. 3) 

と式を書き直し、以降では放射による排出熱量H.は考慮しない。
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図-2 -3 発熱機器表面からの放射

2. 1. 3 機器外表面からの対流熱伝達量 (放熱量)H， 

垂直平板の対流熱伝達率は、

Nu=0.13 (GrP r) ，ノS

であるので日〉、これより熱伝達量H.を推定する 。

N u = O. 13 (G r P r) ，ノS

H，=α・1b・ (l 0 - l ，) 

ただし

Nu:ヌセル卜数 Nu=α1/}' 

Gr:グラスホフ数 Gr=gβx'(lo-l，)/ν2 

P r :プラントル数 Pr=3600ν /a 

a ザ /h 流体の温度伝導率 a=}. /C7 

}.官/m'C 流体の熱伝導率

C : J/kg'C 流体の比熱 (気体の場合定圧比熱C，に取る 〕

ν:田'/s

7 : kg/が

α:  f/が℃

β l/'C 流体の膨張係数

気体の場合は β=1 /T，に取る 。

T 流体の絶対温度・K

l 流体の温度 ℃ 

g : m/s' 重力加速度 (g=9.80)

1 平仮の鉛直方向に測った長さ 田

b 平板の水平方向に測った幅 m 

添字 O 平板の表面における値

添字 l 平板から十分限れた場所における値

( 1 )発熱の有る段と無い段に分割したモデル

ここでは図 -2 -4に示すモデルについて考える。

( 2. 4) 

例えば、ヒーターのある段について放熱置を求める。まず、 1= 0.6皿、 b=1.6m(平板両面

0.8 x 2)、 lo=71.3'C、 l，=29.2 'C、の長方形平板の片面からの空気中への伝熱量を求める 。

ν=1.86 xI0-' m'/s、λ=0.0280 W/m'Cとする。

グラスホフ数 Grは

El' (to-t，) 

Gr =0.850xl01O 

ν'T， 
P r= 0.708であるので、式 (2. 4)より

N u = 109 

α=}. Nu/I= 5.08 官/田''C

H，， =αI.b (to-t，) 

= 205.5 f = 0.205 k官



同様にヒーターの無い段について H.，を求めると、

H回，= 41.9' = 0.042 k官

H.=H..+H.，= 0.247 k官

(2 )一様温度分布(平均温度〉モデル

表-2-5

このようにして求めた放熱量を発熱量で除すと、その比 f(=放熱量/発熱量、放熱比と呼ぶ)

を求めると lkWの場合も 2kWの場合も殆ど同じ O.2 5になった(表-2-3、表一 2-4)。

表-2-3 機器外表面 (表裏両面)からの熱伝逮量 H，(lkW/l模擬発熱の場合)
一様温度分布
表面積 2.88m' 

表面温 室温・ oT Vラ1 Hルト α 放熱量 H， 放熱比
本7数 数 ①+② 

℃ ℃ deg Gr Nu 官/田"C 軍 k官 E 

t-?ーのある段 71. 3 29.2 42. 1 8.50 109 5.08 205.3 
表面積 o.96m' x 10・ ① 

0.247 O. 25 
t-?ーの無い段 36. 7 29.2 7.5 1. 37 128 2.91 41. 9 

表面積1.92 m ' x 10・ ② 

*機器設置域平均室温

表-2 -6 

*機器設置域平均室温 一様温度分布
表面積 2.88m' 

表一 2-4 機器外表面 (表裏両面)からの熱伝達量Hn(2kW/l模綴発熱の場合)

*綴器設置域平均室温

本機器設置波平均室温

U， U， 
↑↑↑↑ 

↑↑? ↑↑↑ 
48.2 'C 65.3 "C 

(表面温度平均値) ↑T (表面温度平均値) I i↑ 

垂直平板長 垂直平板長
1.8 m 1.8 m 

(1)発熱 1kW ( 2 )発熱 2kW 

0.6 凹
表-2 -7 放熱量計算値Hnの比較

表面温 室温・ oT ゲラ1 ヌセルト α 放熱量 H， 放熱比
本7数 数 ①+② 

℃ 。C deg Gr Nu 官/m'''C 官 k官 E 

トトのある段 76. 0 30.0 46.0 7.20 222 5.21 460. 1 
表面積1.92m' x 10・ ① 

0.508 0.25 
Hーの無い段 44.0 30.0 14.0 3.31 80 3.57 48.0 
表面積 O.96m' x 10・ ② 

U， 

↑↑ 

U， 

↑↑↑↑ 

図-2 -5 発熱機器表面(垂直平仮の熱対流モデル)
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( 3 )二つのモデルの比較

表 2 -7の比較によると、一様温度モデルの放熱量が低めになるが、 1kW発熱時で、その差

は15百程度、 2kf発熱時には4"程度であったので、今後の分析では一様温度モデルを用いることと
垂直平板長
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する。

垂直平仮長

1.2 田

( 1 )発熱 lkW (2 )発熱 2kW 

放熱量

lkf 2kf 

H， E H， E 

発熱の有る段と無い段 212 O. 25 437 0.25 
に分割したモデル

平均温度モデル 180 0.21 423 0.25 

図-2 -4 垂直平板の熱対流
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2. 1. 4 発熱線器の換気量 U，

ここでは、発熱機器の実験結果をもとに、軽量器換気量 U，を求める 。

発熱Hの内、表面から放散する熱 fHを除いた残り、 H，= (l-f) Hと表一 2-1の給緋

気温度差d.Bから、発熱ユニヲトの給排気量 U，を求める。

U，=H，/c，7d.B ( 2. 5) 

発熱線器の実験結果を表ー 2-8に示す。表には発熱機器の発熱量を 1k Wないし 2kWとし

た場合の、各ユニット流入口と流出口の温度差を示している。

表より発熱量を 2倍にすると平均温度差は 2'〆S倍となり、発熱の内 、換気により失われるもの

H， (=(I-f)H)とすれば、基準となる点を表す添字に*を用いて、任意の発熱量における差温、

換気量は式 (2.6) (2.8) (2.7)で近似的に表すことができる 。

発熱

H kf 

2 

C，ρ・U，.d.B.=H，. (2.6) 

d.B/d.B.= (H，/H，.) 2/' (2.7) 

U，/U，.= (H，/H，.) 1ノ， ( 2. 8) 

C，空気の定圧比熱 J/kg K、ρ 空気の比重 kg/田S

U， 発熱後器換気量 m'/h 、d.B・発熱機器流入流出平均差温 K 

H， 発熱機器発熱量のうち換気により排出される熱量 百

表-2-8 発熱機器を用いた実験結果

温度差 d.B H，=(I-f)H H， (H，/H，.)'/' (H，/H，.)2/' 

{::， B K /d. B. 官 /H，・

U， 

田，/h 

18.1 750 123.7 

28. 1 1. 55 1500 2 1. 26 1. 59 159. 4 

式 (2.6) (2.7) (2.8)の根犯は次による。

図-2 -6に示すように、内部に発熱体を有する空間を考える。

U， 

/U，・

1. 29 

空間の下端に流入関口、上端に流出関口があるものとし、下端より流入した空気は内部発熱の内

H。により空気温より d.Bだけ上昇し空間内部を満たすものとする 。 この時、発熱分が換気によ

り失われるとすれば、式 (2. 9)が成り立つ。

U， 

d.B 

h 

H， 

U，→ 

図 -2-6 モデル空間

C， ρ・U，d.B=H， ( 2. 9) 

次に、空間の上下端の差圧は空気の体積膨張率を βとして、式 (2. 10)で表される 。

d.p=βρ d.B・h ( 2. 1 0) 

また換気口の合成抵抗をCとするとき、換気量は式 (2. 1 1 )となる 。

d.p=( . U，' ( 2. 1 1 ) 

以上より、 u，. d. BはH，の一意関数として式 (2.12) (2.13)が得られる 。

d.B= ((/βh) '/'/(ρC  Jノ') ・H，2/S 

U， = (βh/ (C  ，) 1バ . H f l/S 

( 2. 1 2) 

( 2. 1 3) 

結局、換気口の合成抵抗を一定とした場合、d.B、U，はそれぞれ、発熱量の 2/3、 1/3乗に

比例して増大する 。 この (2. 1 2)、 (2. 13)式を発熱機器に適用する 。



2. 1. 5 発熱綴器表面対流量 U.

加熱された発熱機器表面を、加熱垂直平板とみなし、熱対流による風量 U，を求める 。

自然対流の乱流境界層において、 Eckertらによる近似解析によれば 15)、垂直平板の熱対流によ

り生じる気流の平均速度 uは、

u = u 0 (y / o) '/1 ( 1 -y /δ)・
の様に表される 。

また、 δ及び u0は、

o/x =O.565x (G rx) -o.，p r-'/" [1+O.494P r'ノ'] 0. ' 

u 0 = 1.185 (ν/x) (Grx)'ノ， [1+O.494P r '/']ーν2

( 2. 1 4 ) 

(2. 15) 

( 2. 1 6) 

ここで、 δ:境界層の厚さ [m]、x 平仮の鉛直方向の長さ卜 8[m]、y 平仮表面からの

距離 [m](重力場と直角方向)である 。

この式を用いれば、風量 U，(m'/h)は、

U，=J:UdYXbX蜘
=527xuoxδx b 

となる 。

ここで、 JUdYは、 y=すとおいて、

J: u d Y = U 0 s: (ま)山(1ーす)‘dy

=Uod f>'川 (l-Y)・dy

r___一I7 _ _. 28一局 42一_ 28 _ _ . 7 ¥ l' 
=UoOI Y " つ ー:=-Y 司 -=Y -十一~ y --=  y十一 11-， - ¥)3- ー匂 ー 15ー匂 81，。
=0.146u。δ

( 2. 1 7) 

(2.18) 

( 2. 1 9) 

(2.20) 

次表に式 (2. 1 8)と、表-2 -3、表ー 2-4て'求めた値を用いて求めた風量 U，を示す。

( 1 )発熱の有る段と無い段に分割したモデル

表-2-9 表面 (表裏両面)からの対流風量 U，

(1 kW/1模擬発熱の場合)

ヒーターの有る段

ヒーターの無い段

表 -2 -1 0 表面 (表裏両面〉からの対流

風

(2 )一様温度分布 (平均温度)モデル

表 -2 -1 1 表面 (表裏両面)からの対流風量 U，

(1kW/1模擬発熱の場合)

一様温度分布

表 2 -1 2 表面 (表裏両面)からの対流風量 U，

(2kW/1模擬発熱の場合〕

一様温度分布

( 3) 2つのモデルの比較

分割モデルと一様混度モデルを比較すると、分割モデルの表面対流量は一様温度分布モデルを

基準にすると、 1kWの場合で0.8、2kWの場合で0.87である 。

分割モデルの対流量は、分割されたそれぞれの平仮の下端の流速はOとなる実験式によって計算

されているが、実際には上部の平板の下端の流速は下部の平仮の上端の疏速であるので、本計算

より大きくなると恩われる 。 さらに、その差がたかだか一様温度モデルの 2割程度であるので、

簡単のため、以下の検討においては、 一様混度モデルにより計算する 。



2. 1. 6 綴器実効換気量U

綴器換気量 U，と綴器表面対流量 U，の和を機器実効換気量Uと定義する 。

本研究の設計への適用を考えるとき、この機器実効換気量 U (= U パU.)は、設置する機器及

び室内条件を与えることにより簡便に求められることが望ましい。本節では、前節までの検討を

ふまえ、任意の発熱量Hに対する機器実効換気量 Uについて検討する 。

(a)機器表面対流量 U，

機器表面対流量 U.については、 U.が

U.= f (H、 l、b、e.m、e，) ( 2. 2 1 ) 

H 綴器の発熱量 kW 

I 機器外面パネルの鉛直方向長さ (平板の鉛直方向に測った長さ) m 

b 機器外面パネルの水平方向長さ (平板の水平方向に測った長さ ) m 

e .m : 綴器設置域平均室温 ℃ 

e， 機器表面温度 ℃ 

の形で表せれば、設計条件として各パラメータを与えることにより、 U.が算出できる。

以降で計算を進めるにあたって、計算の仮定として、

Pr=0.7 

e . = (e.m + e ，) /2 'C (2.22) 

動粘性係数 νは、 20'C-6 O'Cで線形に変化するものとして、

ν= (e. + 1 3 6) x 1 0 -7 m' /s ( 2. 2 3) 

β=  3. 3 0 x 1 0 -， I/'C 

g = 9. 8 m/s' 

とする。

前節で示した式 (2. 1 5 )、 ( 2. 1 6 )より u0 0 (ぱ/s)は、

Uoo=O.565G r-o.IP r-A
/"  [1+0.494P r'/'] 0.1 

x 1. 185νG r 1ノ'[1+0.494Pr'/']-I/' 

ただし、グラスホフ数は、局所グラスホフ数 Gr.ではなく、平均グラスホフ数 G rとする。

Pr=0.71として整理すると、

= O. 7 1・Gr'ノ5ν ( 2. 2 4 ) 

式 (2. 1 8)より U.は(凹'/h)、

U.=527・u0 0 b ( 2. 2 5 ) 

( 94 ) 

と表されるので、これに式 (2. 2 4 )を代入して、

= 3 7 4・Gr 2/15νb 

また、 ?'7U7数 Grは、平均機器表面温度e，を用いて、

G r = gβ1'6e，/ν2 

3. 2 3 x (e， -e .m) l' 

2 ν 
x 1 0 -， 

3. 2 3 x (θ ，-e .m) l' 
x 1 0 " 

(e.+136)' 
とする。

(b)機器実効換気量 U

以上の結果をもとに、機器実効換気量Uを表すと、

U=U，+U. 

=U，+374Gr'ノ，v b 

( 2. 2 6 ) 

( 2. 2 7 ) 

( 2. 2 8 ) 

( 2. 2 9) 

但し、 ν、Grは式(2. 2 3 )、 ( 2. 2 8)で示したものとする 。

次に、発熱実験結果より得られた結果を用いて、式(2. 2 9 )で表された機器実効換気量U

を更に変形する 。

(c)緩器換気量 U，

式 (2. 8)より、 1kW時を基準とすれば、機器換気量U，は、

U，= (H，/H，.) '/'xU，. 

と表せる。

= (H/H.) 1バ xU f ・

=124H'
〆S

(d)機器換気量U.

(2. 3 0 ) 

実験(平均温度モデル)によれば、表-2 -1 3のようになり、発熱震を 2倍にすると、ムe，
(=e，-e.m) はほぼ 2倍となる。従って、 2. 1. 3と同様にして、任意の発熱量Hにおける

6e，は、近似的に次のように表すことができる。

t.e，/t.e，.=H /H. 

但し、 t.e，=e，-e.m 

基準点を発熱 1kW時にとれば、

t.e，=18.5H 

( 2. 3 1 ) 

(2.32) 

( 95 ) 



表-2ー 13 発熱実験結果 (平均温度モデル)

発熱 表面温 室温 温度差 d. () ， H 

HkW () ， () .. [:， (}， / d. () ，. IH. 

48. 2 29.7 18.5 

2 65. 3 30.0 35.3 1. 91 2 

(*は基準となる長を表す)

次に、式 (2. 2 7)で示される G rを、式 (2. 3 2 )を用いて替き直すと、

O. 5 9 8 
G r =一一一一一一一一一 H1 ' (2. 33) 

2 ν 

これを、式 (2. 2 6 )に代入すると、 U，は、

U， = 304 H ，/.ν1/5 1 6/5 b 

となる 。

( 2. 3 4 ) 

動粘度 ν=1.66x 10-' [m'/slとし、発熱機器の形状より、高さ 1= 1. 8 [田]、幅 b=1. 6 [皿1(0. 

8 [田1x 2 (両面))を代入すると、

U.=109H2/' (2.35) 

(e)機器実効換気量 U

以上の結果をもとに、機器実効換気量Uを表すと、

U=U，+U， 
= 1 2 4 H ，/， + 1 0 9 H 2/' 

( 2. 3 6 ) 

実験の対象とした機器では、発熱量Hが 1 [kWlのとき、 U，は 12 4 [田'/hl、U.は 109

[田，Ihlとなり、表面対流による風量 U，がU，と同程度になるので、室内のマクロな気流を検討す

る場合、綴器の換気量だけでなく機器の外表面対流を考慮することの重要性がわかる 。

なお、室全体の発熱と、発熱機器のユニット数から、 lユニット当たりの発熱Hを求め、この

Hを式 (2. 3 6)に代入し、 lユニットあたりの機器実効換気盈 Uを得る 。室全体の綴器実効

換気量はこの Uにユニット数を乗じて求めることができる 。

( 96 ) 

2. 2 二重床吹出し天井吸込み方式の温度差比の計算モデル

図-2ー 7の二重床吹出し天井吸込み方式を図 -2-8の集中定数モデルとして、温度差比を

検討する。以下では、熱量及び風:lliは、単位床面積当たりの量として定義する。

V 、()，

U，↑ U， 

z I () ，↑ () . 

座「ー「↑

標↑装

置

設 U

置 ().. 

領 H ↑〆

↓域 J ↑↑↑ x座標

V 、()， 

図-2 -7 二重床吹出し天井吸込み方式

記号

風量、発熱は床面積当りで定義

()， 空調給気温度 ℃ 

() ，空調還気温度 ℃ 

() .. :通路平均温度 ℃ 

()，機器直接排気温度 。C

()，機器表面対流排気温度 。C

V . .空調換気量 m'/(h'm')

U :機器笑効換気量(=U，fU，)m'/(h'm') 

U， 機器換気

ηU，の内機器設置領域への還流量の比

U. :繊器表面対流

η， U，の内綴器設置領域への還流量の比

H :機器発熱(=H，tH，)W/m' 

H，排気により排出される熱

H. :;対流熱伝達により排出される熱

( 97 ) 



図 2-8に示した完全混合ボックスモデルでは、室内を機器設置領綬とその上方との 2層に

分けて考える 。二重床から、温度 8。、給気量Vの空調が行われ、室内の緩器発熱によって最終的

に温度 e，に昇温して天井から排出される 。このとき 、緩器設置域平均室温はe..となる。綴器か

らの緋気の内、ある割合 η (0 <刀<1 )は機器設置領域に還流し、残りの (1 -η)は綴器上

方へと放散されると考える 。機器上方においては、 機器からの緋気と室内空気が完全混合される

とする 。さらに、機器換気量が十分大きい場合 (V-(トη，)U ，-(]-η，)U，孟 0)は、図中①か

ら②への気流が生じ、空調給気量が不足している場合 (Vー(1ーゎ)U ，-(1-η 。)U，くのには、

②から①への気流が生 じるとする。気流②→①の温度e，は混合空気②における温度e，であり、

気流①→②の温度e，は、混合空気 O①における温度 e..である。モデルにおいてパラメータ ηを、

再循環比と呼ぶ。

郡 上 方

出
設置領岐

V -( 1-η ，)U， 
(1 η.)U.・

e， 

v， e， 

(天井内)

(室内)

V -(1η，) U ，-(]刀.)U.・
e， 

但し、

( V-(I刀， )U，-(1η.) U.孟O

l の時・ e，=e .. 
I Vー(1一η，)U，一(1-η.)U .<0 

I l の時 e ，= e， 

t-----------~二重附
v， eロ

図-2 -8 二重床吹出し天井吸込み方式の完全混合モデル

(気流の状態を"風量.温度"で示 した)

( 98 ) 

2. 2. 1 続器上方の空気の一部が機器設置域へ還波する場合

(V-(l η，) U ，-(トη.)U.< 0 の時〕

次の熱平衡式が成立する 。

C，7V (e，-e，) =H  

C ， 7 U， (e， -e .m) = H ， 
C ，7 U， (e， -e .m) = H， 

また、混合①周りの熱平衡式 (e，= e ，)は、

C，7 (1'/， U，e，+η，u，e，+ve，) 

( 2. 3 7 ) 

( 2. 3 8 ) 

( 2. 3 9 ) 

= [ (Vー(1 刀，) U， - (1 η ，) U，) e，+ (U，+U，) e.ml C，7 

( 2. 4 0) 

C， 空気の定圧比熱 J/kg'C

7 空気の比重 kg/m' 

式 (2.37)-(2.40)より 、温度差比mを求めると、

e ..-e， η，H，+η，H，-H V 

m= 

e ，-e， 

となる。

|また、特に η，=η ，=η の時、

Im= l-V/U 

= 1 -/( 

但し、 κ=V/U とする。

H (1-η ，)U， + (1-η ，) U， 

( 99 ) 

+ 1 

( 2. 4 1) 

( 2. 4 2 ) 



2. 2. 2 被器設置域の空気が直接域外へ緋出される場合

(vー(1-η ，)U ，-(1-η.) U.:?; 0の時)

2. 2. 1の場合と同様に、熱平衡式 (2.37)- (2.39)が成り立つ。

また、混合①周りの熱平衡式は (eb=e..)、

C，r {71，U，e，+η.u.e.+ve，) 

= [ {vー(1ー η，) U，ー(1 -η.) U.) e.m+ (U，+U.) e.ml C，r 

( 2. 4 3 ) 

式 (2.37)-(2.39)及び式(2. 4 3 )より、温度差比mを求めると、

l…… m= ー一一一一一ー一一ーー = 

8， e， H 

( 2. 4 4 ) 

時のη
 

一一η
 

一一η
 

特

。
『
、
η

一

る

一

た

=

一

な

一

ま

m

一

と

「

I
l
l
1
1」

(2. 4 5 ) 

となる 。

2. 2. 3 平均温度差比の計算値と実験値の比較

図 2-9 (a)に、機器設置媛平均室温に対する温度差比の実験結果と数式モデルによる計

算値を比較して示す。実験データは 1意におけるこ重床吹出し天井吸込み方式の実験結果 (実験

条件は表ー 1-8)を用いた。発熱量は 647-1081 官/ぱ、空調換気量は 79-271m

'/(h'm')、κは 0.75-2.22の範囲のデータが含まれている。また、吹出しパネル配置方

式は正面吹出し方式と全面吹出し方式(図 ー 1-9 (a)二重床吹出しにおける吹出しパネル配

置(1)参照)の二極類である 。平均温度差比は機器の正面倒と裏面側の室温測定値 (r図 l 

-2 実験室のt賛成」において x=I-5、 y=I-9、 z= 1、 2)の平均値とした。

式 (2. 4 5 )によれば、 v-(ト刀，)U ，-(1 η.)U.孟 Oで温度差比m=η になることがわか

るので、この領域の実験値のmの平均値として η=O. 1 4と同定された。この時、式

(2.42)と式(2. 4 5 )は、 κ=0.86(=1ーη)において交点をもつことがわかっ

た。換気流量比 κの低い領域すなわち空調給気量Vが機器換気量Uより小さい領域のデータが少

ないが、 κ孟 O. 8 6において温度差比の勾配がー 1となる傾向が実験データより読み取れた。

また κ>O. 86においては、温度差比勾配がほぼOとなり、モデルによる計算値は、実験値と

良く一致しているといえる 。 また、正面吹出し方式と全面吹出し方式の吹出しパネルの配置に

よる温度差比の違いはほとんど無いと言える。

本節の検討によれば、二重床吹出し天井吸込み方式において、本実験室のように高発熱機器が

一様に配置された条件下では、換気流量比という無次元量を含んだモデルにより、平均温度差比

実験値の特徴

-換気流量比κの大きな領域で温度差比は一定である。

-平均温度差比mが急激に大き くなる換気流量比 κが計算値で O. 8 6に対し、実験では O. 9 

5 -1. 0である。

をよく説明できることを示した。

仮に、機器の放熱モデルにおいて、外表面対流を考慮しなければ、図ー 2-9 (b). (C) 

に示すように、平均温度差比mが急激に大きくなる換気流量比 κは約 2. 0であり計算{直と実験

値は大きく異なり、本実験のような高発熱機器で外表面対流量が大きな値を示す場合、温度差比

計算モデルにおいて外表面対流量を考慮する必要があることがわかった。
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した)

102 

1.50 0.86 
1.00 0.50 

0.00 

0.0日



機器正面と背面とでκが等しくなるように風量の分配比βを決めれば、 κは室全体で一様とな

る。そのような βは、次のようなものである 。機器正面仰Jの換気流量比を κF、背面倒の換気流

比を κ，として、

温度差比モデルの適用条件の検討2. 4 2 

4 6 ) 

4 7 ) 

( 2. 4 8) 

( 2 

( 2 

β・2v 

UJ 2 

(1 -β 〉・2v 

U， + U ，/ 2 

β.2 v (l一β)・2v 

U ，/2 U， + U ，/2 

従って、 βは、

u ， U， 
β=  = 

2・(U，+U，) 2・U

κs 

κF  

κ，=κBて'あるためには、

(1)換気流量比の一様条件

二重床吹き足天井吸込み方式の実験では、床吹出し口の配置に関して、床全面にわたり均一に

吹き出す方式 (二重床全面吹出し方式)と 、発熱綴器の吸込み口のある面だけに吹出す方式 (二

重床正面吹出し方式)の 2種の吹出し方法を用いた。前節 2. 2. 3の結果より平均温度差比

(機器設置域平向室温)は室の全体平均値で見れば、両者にほとんど差がないことがわかった。

しかし、機器正面側 (機器吸込み口のある面〉と背面側を区別して温度差比を評価すると差が認

められる。図一 2ー 15は正面吹出し方式と全面吹出し方式の両者について、機器正面倒IJ (x = 

2， 4、y=1-9、z= 1， 2)と機器背面側 (x=l， 3， 5、y=1-9、z= 1， 2) 

のそれぞれ平均値を示したものである。全面吹出し方式は正面吹出し方式と比較し、機器正面側

と背面側で差が大きいことがわかる 。この原因は正面吹出し方式では空調給気が機器正面側(床

面の半分)で しか行われないこと、後器の吸込み口が片面(正面側)にしかないことによると考

えられる 。 2. 2. 1、 2. 2. 2で扱った平均温度差比モデルでは、空調条件が室内で均一

(室全体の換気流量比κ及び ηが一様)であることを前提に検討を進めたので、この機器設置域

平均室温の水平方向の局所性について検討を行わなかったが、平均温度から一歩進み、より詳細

な垂直温度分布まで問題とする場合には、この部分についてもう少し検討を進めておく必要があ

ろう 。
4 9 ) 

となる。

また、 ηについては、機器の形状や、吹出し方式の違いによって異なってくると推測され、室

全体で必ずしも一様であるとは考えられないが、本モデルにおいては、 κが一様となる条件が満

たされる場合には、 η も一様となると仮定した。

( 2 

まず、 κが一様であるための気流条件について考える。

被器単体当りの機器換気量を u、空調換気量を vとすれば、機器まわりの気流は、

図一2-1 0のようになっていると考えられる 。βは空調換気量 vの内、機器背面側に配分され

る流量の分配比である。

u=U/64 

u ，= U ，/6 4 

u，=U，/64 

v=V/64 

64:織器数

(機器正面側)

u ，/2 u ，/2 u， 
↑↑ 「 ↑

↑↑  

↑↑  

↑↑  

↑↑  

↑ T 

1 1 

u， 

表

置

(緩器背面側〉

u，/2 u，/2 

↑↑  

↑↑  

↑↑  

↑↑  

↑↑  

↑↑  

↑↑  

← 2 v 

( 1-β)・2v β.2 v 

機器まわりの気流図-2 -1 0 



(機器正面倒〉

u ，/2 u ，/2 u， 

↑↑ 「 ↑

↑↑  

↑↑  

↑↑  

↑ T 

1 ↑ 

↑↑  

u， 
↑ 

装

置

(機器背面倒)

u ，/2 u ，/2 

↑↑  

↑↑  

↑↑  

↑↑  

↑↑  

↑↑  

↑↑  

(b)正面吹出しの場合比が一様でないとみなす場合

κを局所的に異なるものと考えて、 一様と考えた場合と比較しながら分析してみる 。ここでは、

κを機器背面と正面とで異なる値を用いてみる 。

( 2 )換気流

(a)全面吹出しの場合

被器単体当りの機器換気量を u、空調換気量を vとすれば、織器まわりの気流は、次の図のよ

うになっていると考えられる 。

2v 

機器まわりの気流 (正面吹出し)

比は κ.この時、機器正面の換気流量比κF綴器背面の換気流

(綴器正面倒)

u ，/2 u ，/2 u， 
↑ ↑ ， I 

↑ ↑  

↑↑  

↑↑  

↑ ↑  

↑ ↑ 

↑↑  

図 - 2 -1 4 

u=U/64 

u， = U ，/64 

u ，= U ，/ 6 4 

v=V/64 

6 4 機器数

u， 

装

置

(機器背面側)

u ，/2 u ，/2 

f
 

一
u

一。
4

v
一
+

円

'u
一-

n
 

一

u
一一

2v 
5 2 ) ( 2 κ， = 

2・u，/2 + 2・u，
v v 

(2. 5 3 ) 

。
κ， = ー一一一一一一一一一

2・u，/2 
機器まわりの気流 (全面吹出し〉図 -2 -1 3 

となる 。

(3 )実験結果との比較検討

図-2-9で示した換気流量比κと温度差比mの関係を気流方式別に、かつ機器正面側と背面

倒とで分けると図 -2 -1 5、図 -2 -1 6のようになる 。

図 2 -1 5は面毎の気流を考慮せず、両面でκ (=V/U)を用いたものである。これを見

ると、機器正面側と背面慣uで温度差比に差があることがわかる 。正面吹出しと比べ全面吹出しで

は差が大きい。

図 2 -1 6は、式 (2.50)- (2.53)に示した κハ κ，を用いたものである 。図中

には、平均温度差比モデルによる計算値を同時に示したが、垂直方向の気流が支配的であれば、

正面側と背面側の換気流盆比κF、κBを用いて実験値をプロットすれば、平均温度差比モデルに

よる計算値と一致するはずである 。式 (2. 5 3 )によれば、正面吹出しの場合、機器背面で温

度差比mは 1に近いはずであるが、実験結果では正面側の温度差比とほぼ等しい値となっている

(図ー 2-1 5参照)。これは、本実験の機器列長さの条件のもとでは、気流は図 -2 -1 4と

は異なり、空調給気の一部が機器背面側二重床パネルの隙悶から吹出されたか、正面側に吹出さ

れた空気が機器背面側へと回り込んでいるためだと推測される 。正面吹出しの場合は、正面僻lと

背面倒とでκの値はほぼ等しくなっている (κ，=κ，)のであろう 。

比を κsとすると、図より

( 2. 5 0 ) 

( 2. 5 1 ) 

比を κF、機器背面の換気流

V 

u， + 2 u ， 

v 

u， 

κ， = 
2・u，/2 + 2・u，

v 
κ. = ーーーーーーーーーーーー

2. u ，/2 

機器正面の換気流

それぞれ、

v 

となる 。
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1¥ 実験による平均温度差比
(正面吹出し方式)

0 装置正面倒
口 蕊置背面倒

(全面吹出し方式)1/計算値(O<K<0.86) x : l査置正面倒
+ 義置背面側

1¥ 

冶ふ 算値 (0.86 ~ κ) 

1/ 
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差
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πz 

図 2 -1 5によれば、全面吹出しについては、正面と背面とで温度差比mに差がみられる 。

これは、機器正面と背面とでκ及び ηが異なっていることを示している 。 しかし、図 2 -1 6 

により、実験値の温度差比mの分布形状を計算値と比べてみれば、式(2. 5 2 )、

( 2. 5 3)で示される κを用いると、かえって実験値と計算値は隊れてしまう 。これは、正面

倒lと背面倒の実際の κの差は、式 (2.50)、 ( 2. 5 1 )で求められる κF、κBの差ほど大

きくないことを示すものである 。全面吹出しの場合も気流の周り込みが生じているのであろう 。

この回り込みの有無に関する実験検討は今後の課題とする。

機器正面側と背面側の温度分布を比較してみると、両者に気流性状の差が存在することがわか

った。この気流性状の局所性は、平均温度差比モデルによる温度差の予測値と実現値との問に差

が生じる原因となる。ところで、平均温度差比モデルによる結果からは、発熱側の条件 (U)が

不変であれば、 V-( 1η ，) U ，-( 1η.)U，孟 Oとなる条件では空調給気量の大小 (=κの大小)

によらず平均温度差比mは一定値 ηとなる 。一方、 V-(lーη，)U ，-( 1-η ，) U，く Oでは、 κが小

さくなると平均温度差比mは急激に増大する結果が得られている。 したがって、 κを室内で不均

一にしてしまうと、 κが小さい場所でV-(l η，)U ，-( 1ーη，)U，< 0になった場合に、温度差比

が急激に増大する危険があると言う意味で、空調設計上は避けるべきである 。効率的な機器冷却

の観点からは、当然の帰結ではあるが、緩器冷却の必要量に見合うように空調給気を配分すべき

だと L、うことになる 。

0.20 

0.14 

0.00 

0.00 

( 4 )全面吹出し方式と正面吹出し方式の比較

機器が正面倒jから吸い込む条件の時、吹出し総風量を一定とすると、当然機器が正面側に吹き

出す方が 温度分布上有利となる 。全面吹出しでは正面吹出しより正面側への供給量が減少する。

これより、機器吸込み風量(表面対流を含む〉に対応して吹き出すことが望ましいことがわかる。

250 2.00 

図 2 -1 5 換気流量比κlこ対する平均温度差比mの値
(二重床吹出し天井吸い込み方式，

実験値:機器正面倒(x=2んy=I-9ょ=1，2の平均値)

機器背面側(x=1ム5;y=I-9，z=I，2の平均値)
計算値平均温度差比モデルによる(η=0.14))

1.50 

κ(=V川)

0.50 1.00 

換気流量比



二重床正面吹出し天井吸込み方式における吹出し形態の比較評価

(再循環比 ηの分析)

5 2 2 

吹出しの不均一位が上下方向の混合を促進するものと予想し、図ー 1-9 (b)に示した吹出

しパネル配置のうち千鳥吹出しと桂馬千鳥吹出し (表一 2-1 4参照)について、その温度差比

を正面均一吹出しと比較する 。

吹出しパネル配置による温度差比の違いを図ー 2-1 7に示した。均一な吹出し方式と比べ、

千鳥や桂馬千鳥の配置方式では、温度差比mが高くなっている 。また、千鳥より桂馬千鳥の方が

温度差比は高い傾向があり、これは換気流量比κが閉じであっても、空調吹出し口の配置が局所

的であれば、温度差比mは大きくなることを示していると考えられる 。従ってスポット的に吹出

し口を配置すると、空調効率の点からは不利になるといえる 。

κの大きな領域で差があることから、平均温度差比モデルの式 (2. 4 5 )すなわち、

m= η 

の再循環比 ηがパネル配置により異なり、吹出しの局所性が強いほど大きいことが理解される 。

しかしながら、桂馬千鳥配置においては、平均温度差比がκの値に従い上昇傾向にあり、この上

昇傾向までモデル化するのは、本論文で示した平均温度差比モデルでは困難である 。

再循環比 ηの近似値としては、実験データの平均値より、

桂馬千鳥配置可=O. 32 

千鳥配置 η=  O. 2 1 

均一配置 η= O. 1 4 

となる。

実験による平均温度差比
(正面吹出し方式)。装置正面倒

口 .装置背面倒
〔全面吹出し方式)

×・装置正面倒
+袈置背面倒

1.00 

0.60 

0.40 

0.80 
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均
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比

町1

0.20 

0.14 + 

気流方式名祢と吹出し ・吸込み形態

空調気流方式 吹出し

/吸込み 実験番号

ト3 二重床正面千鳥→天井 機器の正面側通路千鳥 E1661 

/天井 E1662 

E1663 

1-4 二重床正面桂馬千鳥→天井 機器の正面倒j通路 E1664 

桂馬千鳥 /天井 E1665 

E1666 

表一 2-1 4 5.00 

換気流量比 κF、κB

図-2-16 換気流量比κに対する平均温度差比mの値
(二重床吹出し天井吸い込み方式，
実験値機器正面側(x=2んy=I-9，z=l，2の平均値)

機器背面側(x=l，3，5;y=I-9，z=I，2の平均値)
X KPV...{UD+2Ut) 、+ KR=V/U" 

0: Ky=2VI(Un....ZUr) 、口 KR=O を用いた
計算値平均温度差比モデルによる(η=0.14))

4.00 3.00 2.00 0.89..00 
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二重床吹出し天井吸込み方式の垂直温度分布計算モデル

前節において、平均温度差比モデルを作成し、機器設置域平均室温を予測する計算法を示 した。

ここで求められる室温平均値に加え、垂直方向の温度分布が予測できれば、次のような利点が生

まれる 。通信綴器の熱設計は、機器の吸込み温度を考慮して行われるが、吸込み温度を詳し く予

測することにより、設計精度が向上する 。垂直方向の機器吸込み温度を予測できていれば、例え

ば機器設計段階で、綴器の高さ方向に電子部品の実装密度を変えて、発熱量の高い電子回路パッ

ケージを吸込み温度の低い領域に優先的に配置することも可能である 。そこで本節では、平均温

度差比モデルを拡張し、垂直方向の温度分布を考慮した数式モデルを作成し、実験により検証す

る。

なお、前節の考察より、以下のモデルは κが室全体で一様として求める 。

3 2 

空調換気量が (機器換気流量一機器緋気の再循環流量)より少ない場合

(v -(]一刀f)U f -(]η ，) U， < 0の時)

図-2 -1 8のように、機器周辺の気流を仮定し、気流の温度を定義する 。二重床からの空調

給気によって、上向き気流が生じ、その一部は機器に吸込まれる 。発熱機器上部からは、機器緋

気がある 。機器排気は、天井から排出されるが、 一部は機器設置領域へと再循環し、機器設置域

平均室温を上昇させる 。上向き気流は、全て機器に吸込まれ、機器上方へ直接流入することはな

い。なお、機器吸込み流量の総量と機器排気流量は、機器実効換気量Uと等しいものとした。

2 

↑
 

↑
 

↑
 

↑
 

U-v 

↑↑ 6. (z+t.z)、V (z+t.z) 

← 一一一一一_Jt. z ー一一-

6.(z+t.z) L一一寸一一_j61 

u・t.z (u- v)・t.z 

6. 1( z )、v(z) 

↑
 

↑
 

↑
 

↑↑ 

↑↑ 

↑↑ 

↑
↑
 

x座標軸

〕n喝
U1

 
1
 

(
 

↑
 

↑
 

↑
 

↑
 

V 

↑
 

↑
 

↑
 

↑
 

↑
 

刊
U

↑
 

↑
 

A1
 

V 

3 +1 桂馬鳥千配吹| 鳥配置| 
0:千均 置出し

+ オー。
+ 句 × 3ど

、ノ
わocl;00 0 

1.0 

0.8 
平
均

遅0.6

差

比 0.4

0.2 

ロ1

z
座

標

軸

nu 
nu 

2.5 1.5 1.0 0.5 2.0 

図-2-17 吹出し口の配置形式による温度差比の比較
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図 2 -1 8 二重床吹出し天井吸込み方式の垂直温度分布モデル

また、 z= 0のとき 6，(0) = 6，であるので、

また、次のように流量、温度の仮定を設け、微小区間ム zに関して熱収支式を考える 。

c= (6，-6，) ・ (A.z.) -'/A ( 2. 6 3 ) 
( a )ムz区間での温度 6，、流量 (u -v )・ム zの再循環流 (機器緋気の内、吸込み側に還

流する分)と、温度 6，(z)、流量v(z)の上向き気流が混合する 。

( b )機器排気の再循環流量は高さ方向に一様 u-vである 。

( c )機器の吸込み流量は高さ方向に一様 uである。

(d)温度 6，(z+l'.z)の流量 u• 1'. zと、流量v(z + 1'. z)に分流する。

( e )綴器上端 z= z，でv(z ，) =0 

( f )機器下端 z= 0において V (0) = v 

(g) 6， (z，) =6， 

ただし、 z.は綴器上端高さである 。

である 。 高さ方向の温度差比m (z)は式 (2. 6 1 )より
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m
 

=1- (l-z/ z，) '/A 

( 1κ)/κ =1- (l-z/ z，) ( 2. 6 4 ) 

v (z) -v (z+l'.z) + {(u-v) - u} 'l'.z=O ( 2. 5 4 ) と示される 。高さ方向の平均温度に対する温度差比mは、 6，mを綴器吸込み温度の平均とすると、

c r {6，・ (u-v) ・1'.z + 6， (z) ・v(z) } 

=cr (6，(z+ムz) ・V (z+l'.z) +6， (z+l'.z) ・u・1'.z } 

A 
60.=6， 一一一一一 ・ (6，-6，) 

A+1 
(2.65) 

(2.55) であるので、これより

式 (2.54)、(2. 5 5 )より、

V (z) 

6..-6， 
m= ーーーー一一

6，-6， 
6， (z +ムz)-6， (z) 

1'. z 

+6， (z+l'.z) (u-v) =θ1・(u-v ) ( 2. 5 6 ) = 1 -κ  ( 2. 6 6) 

となる 。式 (2. 5 4 )と仮定 (b)、 ( c )、 ( f )より となる 。

式(2. 6 6 )は式(2. 4 2 )と一致することが確認できた。

V (z) =V-v' z (2.57) 

U=u' z， (2.58) 

V=v'z. (2.59) 

であり、式(2. 5 6 )に(2. 5 7)を代入して、ム z→Oとすると、次の微分方程式となる。

V-V'z d6， 
(一一一一一 ) ・ 一一一 + 6 ，= 6， 

u -v d z 
(2. 6 0 ) 

式 (5.39)の解は変数分離により次式となる。

6，(z)=6，ーC・(A・Z.-A'Z)'/A ( 2. 6 1 ) 

Tこだし、

A=v/  (u-v) =κ/ ( 1κ)  > 0 ( 2. 6 2 ) 
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2. 3. 2 空調換気量が(機器換気量一機器排気の再循環流量)より多い場合

(Vー(]一刀，)U，ー(]-η0)U 0孟 Oの時)

図-2 -1 8と同織の気流モデルを考えるが、空調給気量が大きいため、上向き気流の一部は、

機器へ吸込まれること無く、機器上方へ達し、天井から排出される 。

V-(l η)U 

←亡豆コ

↑V 
()， 

、().m 

m
 

a
 

nσ 
、

U
 

↑
 

混合 () .m 

V ()。

図-2 -1 9 二重床吹出し天井吸込み方式の完全混合モデル

(Vー(卜 η，)U ，-(]-ηO)U 0孟 0)

V、()，↑↑↑↑

↑ V -(1一η)U、(). (Z.) ( 1η ) U、().↑↑

z
座
標
軸

U、().

↑↑↑↑↑↑↑↑ 

←。

|ム z

(). (z+6z) L一一一T一一一_j(). 
U • 6 zηu・6z 

(). (z) 、V (z) 

ηU、().

(). (z+6z)、V (z+6z) 

← l 

↑↑ 

↑
 

↑
 

↑
 

←白

↑
 

↑
 

↑
 

↑
 

V x座標軸

図一2-2 0 二重床吹出し天井吸込み方式の垂直温度分布モデル

2. 3. 1と同様に次のように、仮定を設ける 。

(a) 6z区間での温度。一流量 ηu・6 zの再循環流と、温度(). (z) 、流量 V (z)の

上向き気流が混合する 。

(b)機器排気の再循環流量は高さ方向に一様可 uである。

(c)機器の吸込み流量は高さ方向に一様 uである。

(d) 温度(). (z+6z)の流量 u・6zと、流量V (z+6z)に分流する。

(e)機器上端 z= z.でV (z.) = Vー(1 η) U 

(f)機器下端 z= 0において V (0) = V 

( 116 ) 〕
今

tl
 

l
 

(
 



微小区間/::.zについて、流量収支式、熱収支式をたてると次のようになる。

c，r (8.-8..) =H ( 2. 7 7) 

ηu・/::.z + V (z) ー V (z+/::'z)-u・/::.z = 0 ( 2. 6 7) 

c r (8.・ηu ・/::.z + 8. (z) ・V (z) ) 

=cr (8. (z+/::.z) ・V (z+/::.z) +8. (z+/::'z) ・u ・ム z) 

( 2. 6 8) 

θ.m= S:'θ.(z) d z ( 2. 7 8) 

8 .m :緩器設置域平均室温 (機器吸込み温度の平均)

式 (2. 6 7)、 (2. 6 8)より、 従って、 8.mは、 (2.77) (2.76)より、

V (z) ・
8 .m= 8.一(8. -8，)・ κ [1- {1- (1ー η) ]

 

]
 

)
 

n
q
 

l
 

(
 

，，r
 

l
 

[
 }

 
( 2. 7 9 ) 

8. (z+/::.z) -8.(z) 

/::. z κ 

+ηu・8.(z + /::. z) =η u • 8. 

( 2. 6 9 ) となり、 8.は次の形となる 。

V (z)=Vー(1ーη)u . z 

u = u . z. 

( 2. 7 0 ) 

( 2. 7 1 ) 

H 
8.=θ。+一一一

[1/( 1η )J 
crV 1- {1- (1-η) (1/κ) )吋

(2.80) 
である 。式 (2.67)と仮定 (b)、 ( c) 、 (f)より、次式が得られる。

式 (2.69)に (2. 7 0 )を代入して、/::.z→Oとすると、次の微分方程式となる 。
高さ方向の温度差比m (z)は式 (2. 7 6 )より

( 2. 7 2 ) 

8. (z) -8， 
m (z) =一一一一ー一一

8 l - 8， 

式(2. 7 2 )の解は変数分離により次式となる 。
8. -8阜

8 l - 8， 
[ 1 - {1ー(1η ) 二 )[η/(トη)JJ

κ z .  
[η /(1-η)J 

8. (z) = 8.-C・ {Vー(1-η 〉・u・z) (2. 7 3 ) 

また、 z= 0のとき 8.(0) = 8，であるので、

[η/(1-η)J 
c= (8.-8，) /V 

〕η
 

(
 

，，，， 

κ
 

/
 

ー〈〕η
 

l
 

'
i
 

l
 

--
(2. 7 4 ) 

である 。 (2.73) (2.74)より、まとめると、 z 

]
 

]
 

)
 

nη 
ー(

 
，J' η

 

[
 i

 

u • z 
]
 

)
 

"η 
ー(

 
，，，
r
 

nη [
 )

 

[1- {1- (1ー η)

8. (z) = 8.- (8.-8，)・{1 - (1 η) ( 2. 7 5) 
κ z. 

V 
( 2. 8 1 ) 

となる 。

= 8.- (8.-8，)・{1 - (1 η) )
 円。

マfn
L
 

(
 

]
 

)
 η

 

ー(
 

，/， n
H
1
 

[
 )

 高さ方向の平均温度に対する温度差比mは、
κz.  

と得られる 。

ここで、 8.について考えてみる 。8.については、次の関係が成り立つ。 m=まJ:'m(z)d z 
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=A κ ( 2. 8 2 ) 

但し、

A= [ 
[ 1/(1 η)J 

1 - {lー(1ーη) (1/κ) ) .-.- . 

( 2. 8 3 ) 

とおいた。

ここで、温度分布モデルの接合点、即ち Vー (1ーη) u = 0 の時には、

1 η=v/u=κ (2.84) 

であるから、これを (2. 8 3 )に代入すると、

A = 1 ( 2. 8 5 ) 

従って、 ( 2. 8 2 )は、

m=1κ  ( 2. 8 6) 

( 2. 8 7 ) = 司

となり、 ( 2. 6 6 )式と一致する 。

これにより、 Vー (1-η) u孟 O、v-(lーη) uく Oの 2つの場合に分けられた差分モ

デルは、モデルの分岐点Vー(1ーη) u = 0で接合することが示された。

( 120 ) 

2. 3. 3 垂直温度分布モデルの実験値との比較

図 2 -9に示した平均温度差比の実験データを図 -2 -34に再掲する。垂直温度分布モデ

ルより得られた平均温度差比の式 (2. 6 6 )、 ( 2. 8 2 )、 ( 2. 8 3 )、 (2.84)に

おいて、実験データに適合する再循環比 ηを求めると η=o. 22となった。この場合の計算値

を、図 2 -3 4に示す。Vー(l一刀) u孟 Oのとき式(2. 8 2 )、v- (1 η) uく O

のとき式(2. 6 6 )となっている 。κ=O. 78で二つの式は等しくなっている。垂直温度分

布モデルに基ずく平均温度差比計算値は平均温度差比モデルによる計算値より、実験データに近

いことが示された。

垂直温度分布モデルを用い、高さ方向の温度差比分布を図示すると図 ー2-2 1のようになる 。

(1)垂直温度分布に関する考察

図-2-22-図ー2-3 0において、二重床全面吹出し方式と正面吹出し方式の両方につい

て換気流量比κを変えて、差分モデルによる計算値と実験値とを比較してみた。実験値は測定点

N o. 1、No. 2 (図ー 1-2参照)におけるもので、機器正面側に位置する 。換気流量比は

κ=u/vとし、高さ Zは、天井高さ zcで除して、基準化した。全面吹出しについては κ=0 

75-2.22までの 3ケース、二重床正面吹出しの場合は、 κ=0.81-2.02までの 6

ケースの実験に対しての比較を行った。

a) 全面吹出し (図 2-22-図ー2-24) 

図-2-22 (κ=0.75)のケースについては、計算値は実験値とほぼ一致している。し

かし、図ー 2-2 3、図 2 -2 4 (κ= 1. 3 7、κ=2. 22)のケースについては実験値

との差が大きく、計算値が実験値より低い値を示している。これは、全面吹出し方式では綴器正

面と背面に空調吹出しが分配された結果、機器正面側で機器冷却に幸寄与する空調給気1置が減少し

てしまったものと推測される。また、機器上端付近で差が小さくなっているが、これは

図-2 -3 1に示すように機器背面側の温度の低い気流が正面側へ回り込んでいるものと推察さ

れる 。機器下部までは、回り込み気流が十分逮しないとみえ、基準化高さ z= O. 5付近で温度

差比が大きくなっている 。

b) 正面吹出し(図 2-25-図ー 2-3 0) 

二重床正面吹出しの場合は、 No. 2の実験{直に対しては良く 一致している。 しかし、 No. 

1の実験値に対しては平均値についてはほぼ一致するが、分布形はあまり一致していない。

換気流量比κとNo. 1、No. 2における温度実視IJ値の関係を図 2 -3 2に示したが (測

定位置は図ー 1-2、図 ー1-3、図 ー1-4参照)、これによればκが増大しても No. 2に

おいては z= 4 0 0とz=1600聞に温度差が維持されるのと比べ、 No. 1では温度差が消

失してしまう 。この差は、 κが増大しても、 No. 1側では z= 4 0 0の温度差比が小さくなら

ないことによって生じている 。また図 -2 -3 3に空調給気量 (換気流量比 κ)の異なる 4種の

実験条件で、 x= 4における yz方向の温度差比分布を図示した。κ=O. 8 1ではNo. 1、

N o. 2の両者で分布形状は同ーであるのに対し、 κの増大と共に差が現れる。κが増大すると

N o. 2側では温度差比の低い領域が上方へと広がるのに対し、 No. 1測定位置付近では温度

差比の低い領域の拡大が妨げられているように見える。空調吹出し(床面〉、吸込み(天井面)

の風量分布形(図ー 1-1 1、図 ー1-1 2)の不一致により水平気流が発生しNo. 1は下流

側となる。この部分では、この風量不均衡に起因する上下方向の空気の混合が生じていると推測l

)
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される。

垂直分布を考慮した計算値は、気流の乱れのあるT¥o. 1側の実担IJI直とは必ずしも一致しない

が、No. 2の実測値と良く 一致していることから、温度分布の形成について、No. 2のよう

に垂直方向の気流が支配的に働く場合には妥当なものであると判断してよいだろう 。

気流の乱れは温度成層を破岐し空調効率を悪化させるので、乱れの生じないような均一な吹出

し吸込みを狙いとする気流設計を行うことが肝要となる 。均一な吹出 し気流の実現に関しては、

羽山ら 15)により研究が行われており、本論文と関係の深い部分を 5章に示す。
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図-2-22 二重床全面吹出しにおける温度差比m(z)
(κ =0.75、マ =0.22、H=647W/m2.V=79m3Am2.h) 、換気回数33回)

図-2 -2 1 垂直温度分布を考慮した温度差比モデルによる
温度差比m (z)の垂直分布計算値
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図一 2-25 二重床正面吹出しにおける温度差比 m(z)
(κ~0.81 、マ ~0.22、 H~647W/m2，V~86m引がh) 、換気回数36回)
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図ー2-24二重床全面吹出しにおける温度差比 m(z)
(" ~2.22、ヮ ~0.22、 H~921W/m2 ，V~271m3Æm2.h) 、決気回数113回)
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図-2-26 二重床正面吹出しにおける温度差比m(~2
(κ=1.14、ヮ =0.22、H=647W/m2，V=12um3Am2.h} 、換気回数50回)
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図-2-28二重床正面吹出しにおける温度差比m(z)
( K =1.59、守 =0.22、H=1082W/m2，V=208m'Am2.h) 、換気回数87回)
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図ー 2-27 二重床正面吹出しにおける温度差比m(z)
(K =1.37、ヮ =0.22、H=647W/m2，V=I44m'，{m2'h) 、換気回数ω回)
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図-2 -29 二重床正面吹出しにおける温度差比m(~2
(κ=1.71、 戸0.22、H=647W/m2，v=18On刈m2.h) 、換気回数75回)
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図-2-30 二重床正面吹出しにおける温度差比m(z)
(κ=2.02、甲 =0.22、H=1082W/m2.V=264m3Am2.h) 、換気回数110回)
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(2)温度差比モデル (平均温度モデル、垂直温度分布モデル)の比較

次に図 ー2-3 4で、機器設置域空気温度 e.mについて規定された温度差比mに関して、垂直

温度分布モデルを平均化して得られた値と平均温度モデルによる値とを比較した。両者の差は小

さいが、垂直分布モデルの方が実験値に一致する 。特に κ= O. 78付近の実験値に着目すると、

平均温度差比モデルより、実験値を良く説明していることがわかる 。ただし、平均温度差比モデ

ルでは、実験値に適合する ηは、 O. 1 4と得られたが、垂直分布モデルでは η= O. 2 2とや

や大きい値が得られた。

0.5 

0.4 
温
度
差
比

m

0.3 

0.2 

(3)温度差比モデルの不均一発熱の場合の適用検討

これまでは室内の発熱が一様であることを前提に、温度差比モデルの実験評価を行ってきた。

したがって、室内の一部でのみ発熱がある場合のモデルの適用については吟味が必要である 。

そこで、 二重床吹出し天井吸込み方式 (二重床正面→天井)に関して、図 -2 -3 5に示す局

所発熱(室の半分でのみ発熱を行う )への適合性の実験を行った。実験条件を表-2ー 15に示

す。
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換気流量比κと測定位置No.l，No.2における温度差比m図-2-32
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図-2-33

水平方向温度分布 (装置正面側通路)

(二重床正面→天井、室発熱 114 kW、
室発熱密度 653 W/ni、局所発熱密度 1305 W/ni、
空調換気量 36790 m' / h 、実験番号E711l、温度は、 x座標=2，4
の平均値を示した。 )
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条件 (二重床→天井.不均一発熱)

空調気読方式 発熱密度 : 空調換気量 実験番号

官/rrt : k官 m'/(h.m') ピ/h

1-2 二重床正面→天井 室全体 114 211 36190 E1111 

653 

局所

1305 

発熱・空調換気表一 2-1 5 

1.00 

0.80 

0.60 

0.40 

平
均
泡
度
差
比

室全体の平均発熱密度は 653W/m'、左半分の発熱領域では 1305W/m'である 。

図ー2-3 5において高さ 500、 1500の温度上昇は発熱領綬 (y座標 1-4 )では高く、

発熱の全く無い領域 (y 座標 6-9)においては、当然であるが極めて少ないことがわかる 。こ

れまで本論文では温度差比はそれぞれ単一の天井内温度と床内温度に対して定義していたが、

図 2 -3 5に示したように、本実験のように室内発熱に偏りがある場合、天井内、床内の温度

の一様性は満足されず、定義を見直す必要がある 。ただし、本実験において床内、天井内の温度

は 「図ー 1-2 実験室の構成」の y= 2，5， 8の位置において各 3点、計 9点測定した。

図 2 -3 5のグラフには y= 1、2、3、y= 4、5、6、y= 7、8、9をそれぞれ一様な

値で示した。

つぎに、 y方向の床内、天井内温度の値に対応した温度差比を、図 2 -3 5の実験値より求

める 。図ー2-3 6ー lに二重床からの吹き出し流:lii:v (y)と、機器実効換気量u(y)を示

す。発熱機器が y=I-5に配置されていることと、 u (y)の室総量が 18500m'/hであ

ることから、 u (y)は図 ー2-36-1のように分布するものとした。この v (y)、u (y) 

から換気流量比 κ=v/uを求め、この κを式 (2.82)に代入して温度差比m (y)を計算

した (図 2 -3 6 - 1参照)0 Uが Oである y= 6、7、8、9において、 κは定義されない

ので温度差比の値も定義されていなし、。この温度差比の計算値と実験結果を比較のため

図-2 -3 6 -3に示す。混度差比の計算モデルの定義領域において、実験値と計算値は良く 一

致していることがわかる 。y= 6、7、8、9の領域の温度上昇は、本論で提案した温度差比モ

デルだけでは説明できない現象であるが、水平方向の混合が原因と恩われる 。

2.50 

換気流量比 κ(=v，凡J)

図-2 -3 4 換気流量比κに対する平均温度差比mの値
(二重床吹き出し天井吸い込み方式， ηは実験値より同定した，
垂直分布モデルマ =0.22、第 l報参照 '平均温度差比モデルヮ =0.14)

2.00 1.50 0.50 0.78 1.00 

0.22 

0.00 

0∞ 

0.20 

町1

以上より、温度差比モデルを用いて、発熱一空調条件によって実現される温度差比を推定しよ

うとするとき、一つの実験例ではあるが、不均一発熱の場合には、発熱密度の異なる領域に分け

て考えればよいことがわかった。



室全体風量36790rrl/h

6000 

5000 

塁側O

m' 3000 
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h 

2000 

1000 

。
2 3 4 5 6 7 8 9 

y方向座標

図ー 2-36-1 機器実効換気量Uと二重床吹き出し風量Vの分布
(二重床正面→天井、空調換気量 36790 ポ/h)

2.0 

換気流l量比 |κ=V|/U 

1.5 
j 

/ 1.0 
r-九

0.5 

温度差i比 | 『司h・~。。
2 3 4 5 6 78  9 

y方向座標

図ー 2-36-2 局所の換気流量比および式 (2.82) 
により求められる温度差比

(二重床正面→天井、空調換気量 36790 m' / h) 

( 134 ) 

温
度

発熱領域 発熱の無い領t或

1305 W/m' 

1.0 

0.8 

0.6 

差0.4

0.2 

0.0 

2 3 456  7 8 9 

y方向座係

図-2-36-3 水平方向温度差比分布 (装置正面側通路〉

(二重床正面→天井、室発熱 114 kW、
室発熱密度 653 W /m'、局所発熱密度 1305 W/m'、
空調換気量 36790 m' / h 、実験番号E7111、温度は、 x座標;2，4の
平均値を示した。 )

( 135 ) 
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垂直温度分布に起因する標準偏差

換気流量比を要因として、垂直分布についてまとめることができた。 従って、標準偏差につ

いても同様に整理できると予想される。実際、標準偏差を実験値より求めプロットすると、

図-2-37のようになる。

ここでは、次のように垂直分布の簡略モデルを考えてみる。

ここでは平均温度差比を上線をつけてm と書くことにする。吹出し口においてm=Oであるので、

機器上端でm=2m とおいて、この聞の温度分布を直線と仮定する (図 -2-38参照、ただし、

高さ Zは天井高さ Z，で除して基準化した)。この分布形についての標準偏差 kは、次のように簡

単に計算できる。

4 2 

0.0 

0.0 
k'= I:;;;(m引 ztdm

2.5 1.0 1.5 

換気流量比 κ 

温度差比mの標準偏差の実験値
および計算値

2.0 0.5 

図-2-37

8 8) 

8 9) 

( 2 

( 2 
m 

3 

k=去 ( 2. 9 0) 

これを図 ー2-3 7に計算値として示す。百 は、平均温度差比モデル(式(2. 4 2 )、

( 2. 4 5 )を用いた。

計算値は、実験値と比べ全体にやや小さくなっている。この理由は、領域の温度分布は実際には

直線ではないためであると考えられるが、その差は大きくても温度差比で0.05程度である。

z h 叶ーで一一-

化

高

さ

z/zc 

2市

π1 

国一2-38 温度差比の垂直分布
(Zc:天井高さ，Ze:発熱体上端高さ)

打1

湿度差比



2. 5 強制冷却犠器に鉱張した計算モデル

図-2-39のように、二重床から機器へ直接強制冷却のある場合の二重床吹出し天井吸込み

方式について、 2. 2節で述べたモデルを拡張することにより検討する 。

記号

風量、発熱は床面積当りで定義

(J， :空調給気温度 ℃ 

(J， 空調還気温度 ℃ 

(J .m :通路平均温度 ℃ 

(J ，. 綴器直接排気温度 。c
(J . 被器表面対流緋気温度 ℃ 

V 空調換気量 m'/h・m'

(室内へ供給されるもの)

W ・空調換気量 m'/h・m'

(綴器へ直接供給されるもの)

u 機器実効換気量(=U，+U.)m'/h 'm' 

u， :機器換気量

η u，の内被器設置領域への還流量の比

u. 被器表面対流

η.: u.の内機器設置領域への還流量の比

H 機器発熱(=H，+H.+H.)W/m' 

H， 排気により排出される熱

H.: ;対流熱伝達により排出される熱

V+W 、(J，

(U， 何)↑ u. 。n

度円 ↑標 ↑装 ↑

置 ↑ U 

設↑ (J .m 

置

領 I~ I t~~ ."  I 
↓域 ?J ?↑↑ 

x座標

W、 (J， V、0。 ← V+W 

図 -2 -3 9 強制冷却のある

二重床吹出し天井吸込み方式

H. :床下からの強制冷却によって緋出される熱

(V+W)-(1 η，)(U， +W) 

ー(1-η.)U.、

(Jb 

但し、

(V+W)ー(1-η ，)(U，tW)

ー(1η.)U.ミOの時

(J b= (J .m 

(V+官)ー(1 η，)(U，+官)
一(1-η.)U.く Oの時

(J b= (J ， 

Vャ W、(J，

(天井内)

(室内)

(二重床内)

供給空気

← (V +W)、(J，

図-2 -4 0 強制冷却のある場合の二重床吹出し天井吸込み方式の完全混合モデル

電算機室などでは、二重床内空気が室内空気と混合してしまう現象が見られることがある 。

図ー2-4 1のような場合である 。混合により二重床内温度も 8・mlこなるとすれば、

図-2 -4 0において供給空気温度 (J，で冷却される量Wは Oとなり、全て室内空気温度 (J.mで冷

却される u，のみとなる 。すると、モデルは図 2 -4 2のようになり、これは室内空気によって

機器が冷却される図 ー2-8と同じである 。



「ーーーーー..， I 「一一ー』ー一ーー

↑装

世 U 

oom 

領 H ↑ 〆

↓場 J x座

座

標、

2. 5. 1 機器上方の空気の一部が綴器設置域へ還流する場合

((VlW)ー(]-η ，)(U ，lW)ー(1-η，)U， < 0 の時)

V、0，
次の熱平衡式が成立する 。

U
 

↑
 

H
U
 

C • r (V + W) (0， -0， ) = H 

C ， r U， (0， -o.m) = H ， 
C ， r U， (0， -o.m) = H， 

c，rW (0.-0，) =H. 

( 2. 9 1 ) 

( 2. 9 2 ) 

( 2. 9 3 ) 

( 2. 9 4 ) 

機器まわりにおいては、式(2. 9 5 )が成立する 。

標 o.W+o，U，=o，・(U，+W) (2.95) 

U，、 0.. ← V、0， また、混合①周りの熱平衡式 (0.=0 ，)は、

図-2 -4 1 強制l冷却のある二重床吹出し天井吸込み方式

(二重床内空気が室内空気と混合する場合)

C，r (J)， (U，+W) 0，.+η，U，o，+Vo，} 

= [ { (V +W)ー(1 - η ，) (U，+W) 

一(1一η，) U，} 0，+ (U，+U，) o.ml C ，r (2.96) 

v-(]-刀， )U，

-(]-η，)U，、

O. 

但し、

v-( ]-η ， )U， 
(]η ， )U，孟 Oの時

0.= 0 om 

v-(]-η，)U， 
-( ]η ，)U， < 0の時

0.= 0， 

V、0，
である 。ここに、

C， 空気の定圧比熱 0.28 W/kg'C 

7 空気の比重 1. 2 kg/m' 

式 (2.91)- (2.96)より、温度差比mを求めると、

o .m- 0。
m= ーーーーーーーーーーーー

0，-0， 

(W.. . ，(.. w，η，(Hw+H，)+η，H，-Hi =I-;-;-{ト η，)+11+τ1. ..--_. --':.' . ..--.. --1.... ...... . +] 
，V"  ... ，-V) H )U，(1一η，)+Uパlー η，)

( 2. 9 7) 

となる。また、これはW= 0 (H.=O)の時、式 (2. 4 1 )と閉じものとなる。

特に η，=刀， =η の時、

← ー一一-V、0，
(二重床内) m=l-V/U 

= 1κ  ( 2. 9 8) 

図-2 -4 2 強制冷却のある場合の二重床吹出し天井吸込み方式の完全混合モデル

(二重床内空気が室内空気と混合する場合)

但し、 κ=V/U とする。

結局、式 (2.9 8)は、式 (2. 4 2 )と 同じものとなり、温度差比mはWには影響されな

いことになる。



2. 5. 2 機器設置域の空気が直接域外へ緋出される場合

((VfW)ー(]-η ，)(U ，fW)ー(]-η.) U.ミO の時)

2. 6 高温工場の換気に関する既往の研究との比較

C，r {17， (U，+W) 8，.+η. U. 8.+ V 8 ，} 

= [ { (V + W) - (1η ，) (U，+W) 

ー(1一刀.) U.} 8om+ (U，+U.) 8.mJ C，r 

( 2. 9 9 ) 

本論文と関連の深い研究として、西岡の高温工場の換気に関する研究 12)13) 14) 18)がある 。こ

れは、本論文と同線室内で多量の熱が発生する場合の換気の問題を級ったものである。この研究

で、西岡は模型実験を行い、混度差比を (発熱量/換気量〉と関係づけて考察している。ここで

発熱量とは室内における熱波の熱発生量のことであり、換気温とは室の換気量のことである 。し

かし、同様の問題を扱っているにもかかわらず、その結果は異なる点も多い。そこで、ここでは

西岡の結果と比較しながら検討してみる 。

( 1 )の場合と同様に、熱平衡式 (2.91)- (2.95)が成り立つ。

また、混合①周りの熱平衡式は (8 b = 8 ..)、

W/V+lη，(Hw+H，)+η.H. 
(W/V)η，+1 H 

(2.100) 

西岡の実験データをもとに、換気流量比 κに対する温度差比mの分布を求めた。本論文で用い

ている κ (=U/V)を、西岡の示したデータから推算するにあたり、

H = (発熱量)

V = (換気量)

U， = 0 

U.=H/C，rt.8 

t. 8 = (給気温基準緋気温)

C，r =]210 J/(田s・.C)( =0.29 kcal!(m'..C)) 

としfこ。

西岡の示した実験結果のグラフに本実験による結果を書き加えてみると図 ー2-4 3のように

なる 。本論文の実験は、 (発熱量/換気量)の点からみれば西岡の実験とほぼ同じ領域を扱って

いることがわかる 。 しかし、温度差比の値については両者の結果は大き く異なり、西岡の結果が

0.5-1.0と大きいのに対し、本論の結果は O.1 -O. 3と低い結果を得ている。また、

西岡の結果は (発熱量/換気量)に対して負の相関があるのに対し、本論の結果は正の相関があ

である。

式 (2.91)- (2.95)及び式 (2. 9 9)より、温度差比mを求めると、

8 .m-8， 
m= 。1-f) 0 

となる 。また、これはW=O (H.=O)の時、式 (2. 4 4 )と同じものとなる。

特に刀 ，=η.=ηの時、

)
E
l
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;
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一V
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・

唱、
-
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・

(
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η
一ηm

 

る。

( 2. 1 0 1 ) これらの追いは空気の供給方式が異なることに起因する考えられる 。西岡の実験では、 給気は

発熱体近傍から局所的に行われ(図ー 2-4 4、図 2 -4 5参照)、排気についても天井中央

部より集中して行われる 。また、発熱体の全面には、比較的大きな空間が存在する 。これに対し、

本論で行った空調方式では、 二重床全面から給気が行われ、天井全面から排気され、面的にほぼ

均ーな気流条件である 。

西岡の実験では給排気口が局所的であるため、本論の実験条件と比べ室内気流が乱れており、

室温の定義されている領域にも熱が給送されていると推測される。先に節 2. 2. 5において

図一2-1 7で二重床の給気口の配置を千鳥および桂馬千鳥と、吹出を局所的にした場合の実験

結果を示したが、この結果によっても、気流の局所性が大きい方が、温度差比が大きくなる傾向

が読み取られ、給排気が局所的であることにより、上下方向の混合が促進され、温度差比が大き

くなるという推測が裏付けられている 。従って、裏返せば、温度差比の点からいえば、必要な湯

所に必要量の空調給気を行い、同時に上限方向の混合を抑制するため気流を水平面内で一様に低

速で供給することが肝要であるという結論が得られる 。

となる 。

*図 2 -4 4 模型の模式図 (文献 18)より引用)

*図ー2-4 5 模型の平面図 221"作業床(文献 18)より引用 )
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2. 7 空調設計手法への応用

これまで検討した室温の計算モデルを空調設計手法に応用する。

本論文で示した方法によって、室内発熱条件と室内環境要求条件より空調給気温度と空調換気

量の関係を得ることができる 。しかし、本論で示した室空調 ・機器発熱条件から外れた領域に対

して、本論のモデルを適用するためには、室内気流条件とともに、再循環比 ηが既知でなければ

ならない。 ηは、室の形状 (天井高さ、機器設置間隔、被器寸法)やアルキメデス数などの要因

によって左右されると予測されるが、発熱機器の冷却空気吸込みおよび排出も同時に影響するの

で、これらの因子との関係を一般化した関数の形で表すことは困難だと考えられ、実験によって

同定する必要があろう 。したがって、本章で提示した設計手法を一般的に適用可能とするために

は、 ηに関するデータを蓄積することが鍵となる 。同定にあたっては、数値流体モデルを用いた

シミュレーションによる方法も有効であろう。本実験の範囲(空調給気量 V=80-270 m' 

/(m人 h)、発熱量 H= 64 0 - 1 080 W/mぺ換気流量比 κ (=V/ U)= O. 7 o-

2. 2 8)では、二重床正面吹出しの場合、 ηは一定値として垂直温度分布を予測することがで

きる。

このように、再循環比 ηがあらかじめ得られていれば、従来の設計手法と比較した場合、次の

ような優れた部分がある 。一般的に、空調計画を行う際には、先に空調給気温度を設定しておき、

次にその給気温度で設計室温を実現するのに必要な給気温を求めるという方法が用いられる 11)。

しかし、設定した空調給気滋度によって、設計室温が実現可能である否かは、空調僚の能力に加

え室の形状や空調方式によっても異なるので、結局経験に頼らざるを得ない部分があった。一方、

本章で示した設計手法によれば、設計室温と空調給気盛を決めると、設計室温を実現するのに必

要な空調温度差が一意に決まるので、経験によらず設計を行うことができる 。

近い将来マルチメディア社会の到来が予測されているが、これを担う高速広帝域通信のための

通信機器、電算機は今後一層増加し、またその設置場所も通信専用建物から一般のインテリジェ

ントビル、オフィスビルへと広がっていくと予想される。このような時代背景を考えると、高発

熱機器室の空調は、今後、需要が増大していく中で、もはや特殊な空間の問題ではなくなり、本

研究の成果は一般性を有するようになると考えられる 。

2. 8 2章のまとめと今後の課題

2. 8. 1 まとめ

( 1 )二重床吹き出し天井吸込み方式を対象とした平均温度差比解析モデルの実験検証

二重床吹出し天井吸込み方式を対象として、温度差比の解析モデルを作成し実験により検証し

た。

])気層モデル

本論文で対象とする、通信機室などの高発熱機器室の空調問題では機器発熱負荷と比べ周壁か

らの負荷が小さいこと、また室内気流が比較的単純であることなどの特徴があり、室内を上下方

向の気層に分割してモデル化することとした。
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2)機器の放熱モデル

緩器の放熱方式が室温形成の主要因ととらえ、まず放熱モデルを作成した。機器の発熱は機器

の内部換気と織器の外側表面対流により放散されると考え、綴器の内部換気量 U，を機器の高さ、

綴器の抵抗係数、空気の体積膨猿率の関数で表現できることを示し、また、外表面対流量 Unは垂

直平板の自然対流Eの経験式より求める手法を示した。内部換気誌に表面対流を加えた機器換気

量を機器実効換気量Uと定義すると、実験に使用した発熱綴器では、 1[k W/機器]の発熱条

件で、外表面対流量 U，は機器実効換気量Uの 47%に達することが推定された。

3)モデルの解析結果

次に、集中定数モデルの解析により、換気流量比κ (空調給気量Vと機器実効換気量Uの比、

κ= V / U)と再循環比 η (機器からの放熱の内、機器設置領岐に留まるものの割合を表すもの)

が温度差比決定のパラメータであることを示した。吹き出しパネルを連続的に配置した方式につ

いて、実験的に求めた再循環比 ηを与えることにより、換気流:!iHtκ が O. 7 O以上の領域にお

いて、数式モデルにより実験値の特徴

-換気流量比 κの大きな領域で温度差比は一定である。

-平均温度差比mが急激に大き くなる換気流量比 κが計算値で O.8 6に対し、実験では O. 9 

5 -1. 0である 。

をよく説明できることを示した。

仮に、機器の放熱モデルにおいて、外表面対流を考慮しなければ、平均温度差比mが急激に大

きくなる換気流量比 κは約 2. 0となり、平均温度差比の計算値と実験値は大きく異なることが

わかった。

4)再循環比 ηの特徴

モデルで使用した再循環比 ηは機器室や発熱綴器の形状、吹き出し口の配置形式などから決定

されると予想されるが、本研究においては、機器室や発熱線器の形状を固定し、吹き出し口の配

置形式のみを変化させ、その影響を調べた。具体的には、床の吹き出しパネルを連続的に配置し

たもの、一枚毎に配置したもの、床パネル 3枚に一枚、床パネルを配位したものを比較した。そ

の結果吹き出し口の局所性が高いほど、再循環比 ηが高い値を示すこと、および換気流量比の増

加に従い温度差比が上昇する傾向にあることが明らかとなった。

( 2 )平均温度差比を説明するパラメータに関する既往の研究との比較結果

西岡の高温工場に関する実験的研究の実験データを、換気1m量比 κを要因として整理すると、

西岡の方法すなわち発熱量/換気1置を要因とするより、実験データをよく説明できることがわか

った。

( 3 )発熱の偏りの影響

平均温度差比モデルの発熱の偏在に対する有効性を調べるため、室内に 1305 [W/が]の領
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域と発熱のない領域を設定し、発熱領域を間仕切られた室として計算した平均温度差比と実験値

を比較した。 l実験伊lに過ぎないが、一様な発熱条件の実験で得られた再循環比 ηを用いた平均

温度差比の計算値は、実験値と良い一致性を示した。

( 4 )二重床吹き出し天井吸込み方式を対象とした温度差比の解析モデル

将来、機滋冷却において垂直温度分布が課題になることを惣定し、換気流量比平均温度差比の

数式モデルを拡張し、温度差比の垂直分布を予iJllJするモデルを求めた。実験検討により、

・換気流量Vが低い領域において計算値と実験値の一致性がよい。

・吹き出し吸込み風量分布の偏りにより水平気流が発生しやすい領岐において、実験1直と計算値

の差が大きい。

ことが明らかとなった。これより本論文で用いた解析的方法は、垂直流が満足されるならば、平

均温度差比、温度差比とも実験{直を説明できる点と、数値計算を用いる場合に比べ、設計パラメ

ータと温度分布の関数関係が腸に示され、簡便な設計手法へ応用できる点で優れていると言えよ

つ。

2. 8. 2 今後の課題

( 1 )標準偏差の形成要因分析

本研究では標準偏差を室内全体で定義したが、温度分布を垂直方向と水平方向に分けて分析し、

例えば垂直方向の標準偏差と水平方向の標準偏差の形成要因を考察することが課題となる 。被器

列の発駄の偏り、吹き出し空気分布の偏り等、現実には避けられない不確定な条件が室温に与え

る影響を調べ、影響の少なさで気流方式を評価することも意味があろう 。

( 2)気流方式比較結果の適用限界の明確化

気流方式の笑験による比較結果 (まとめの (2 )項)は次の実験条件下での結果であり、その

条件外の発熱/空調換気量においては、今後研究する必要がある 。

-二重床吹き出し天井吸込み方式

H/V=3. 2-8. 3 [Wh/rn'] 

.二重床吹きだし検吸込み方式

H/V=2. 2-4. 5 [Wh/rn'] 

.天井吹き出し二重床吸込み方式

H/V=2. 2-4. 5 [官h/が]

.天井吹き出し績吸込み方式

H / V = 2. 2 -4. 5 [Wh/が]

( 3 )二重床吹き出し天井吸込み方式を対象とした平均温度差比および温度差比解析モデルの実

験検証

1))機器の放熱モデル

オフィスにおける室温の形成要因としても、機器放熱モデルは重要であろう 。 したがって、本

研究で得られた機器の放熱モデルの締成手法は適用の可能性があると考えられる 。

2)再循環比 ηの分析

モデルで使用した再循環比 ηは機器室や発熱綴器の形状、吹き出し口の配置形式などから決定

されると予想される 。機器列の間隔、 天井と機器上端の間隔等と再循環比の関係を実験または気

流解析により明らかにする必要があろう 。一方で、再循環比 ηを 0に近づけるための工夫 (例え

ば機器に排気筒を設ける等)も必要となろう 。 しかしながら、綴器と空調をより一体化する試み

は信頼性が低下するデメリッ卜を十分考慮しなければならない。

3)オフィス空調に関する既往の研究との比較

オフィスにおける二重床吹き出し方式の室温形成を対象に、本研究で得られた、換気流1立比κ

と再循環比 ηを要因とし機器の放熱モデルをサブシステムとした室温形成モデルを適用し、その

適用可否を明らかにする必要があろう 。

( 4 )発熱の偏りの影響

マルチメディアサービス実現のための通信機は、将来(2 0 0 0年 ) 1 0 0 m'程度の設置領域

に 10 0 k Wの発熱綴器が集中設置される可能性があり、室内全体で低発熱の機器を収容した領

域が 40 0 m'の床面積がある場合、空調機が正常時と故障停止時において、それぞれ高発熱領域

と低発熱領域の空気の混合の程度を明らかにする必要がある 。

本研究では、室内を発獄領減と非発熱領域に分けた実験を実施した結果を示しただけであり、こ

の発熱の偏りの影響に閲しては未解決な課題が多い。発熱の集中皮の空間的なスケールと室温の

水平方向の分布の関係を解析的または実験的に検討する必要があろう 。



本章で使用する記号の一覧表を以下に示す。

表一 2-1 6 記号 (その 1) 

項目 変数名 単位 単位

機器単体あたり 床面積あたり

床面積 s m' 

発熱量 H k官 kW/皿2

換気により排出さ H， kW kW/田2

れる熱

対流熱伝達による H白 k唱 kW/が

排出熱

放射による排出熱 H. kf kW/凹2

空調換気量 V m'/h m'/(h'm') 

機器単位高さ当り v m'/h・田

の空調換気量

機器実効換気量 U m'/h が/(h'm')

機器単位高さ当り u m'/h.m 

の実効換気量

機器換気量 U， m'/h m' /(h'm') 

直接換気による流

量

機器表面対流量 U. 
対流により機器周 が/h 田'/(h'm')

辺より上昇する空

気量

換気流量比 κ 

U/V 

再循環比 η 

表一2-1 6 記号(その 2) 

項 自 室平均 高さ別平均 単 位

室 温 8. (z) ℃ 

機器設置域 8.m 
。
C

平均室温・

機器実効排気温度 8. 。C

機器直接排気温度 。t 。C

機器周囲対流緋気温 8. ℃ 

度

空調給気温度 (空調 80 .C 

吹出温度)

空調還気(リトン)温度 8， 。C

* 床上から、機器の高さ(室内空気を吸い込む高さ)までの綴器冷却に寄与する領域で定義さ

れた通路部の空気温度
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3. 通信機器の部品周囲温度特性

自然空冷機器に収容されている電子回路パッケー ジ上の却品周囲温度に着目し、実際の電子回

路パッケージを模擬した発熱基板を収容した機器を対象に実大規模の実験室において、各種の空

調気流方式と機器の部品周囲温度の関係を調べ、この実験データより気流方式の適用限界を明ら

かにしfこ。

3. 1 自然変冷俄器の冷却性能評価指標

(1)自然空冷機器の部品周囲温度の特徴

自然:zl?冷緩器の冷却性能は、機器周辺の気流速度の影響を受け易く、通信機器の冷却性能を阻

害しない空調気流方式が望まれている 。

自然空冷機器は図 -3 -1に示すように、機器正面側に設

けた関口から室内空気を吸込み、電子回路パッケージ (

図-3 -2)上の電子部品を冷却する機造になっている 。機

器に吸込まれた空気は、 後器内で温度上昇 し、綴器上部から

排気される 。したがって、機器正面側の空気温度は、通信機

器冷却特性評価の基準温度となる 。

一方、自然空冷機器周辺の気流速度が大きくなると、

図-3-4に例示するように、 機器への吸込み気流および機

器からの緋気が妨げられ、電子部品周囲の分散が大きく なり、

中には高温となる部分が生じる 。 (a )空調気流がない場合

と (b )空調気流がある場合について、部品周囲温度の度数

分布の例を比較すると、空調気流が通信綴器に当たるこ

とにより、部品周箇温度は平均値、最高値とも上昇する 。こ

のような現象を自然空冷機器のホットスポットという 。

232Z32Z32Z 

Z苫Z323ZZ

Z軍223EZ草22

図-3-2 電子回路パッケージ内測温点 図-3-3
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他防活ザ晴 部品周囲温度

図-3-5 通信機器への空調気流の影響
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( 2 )部品周囲温度の測定点と空調不整合量の定義

1 )部品周囲温度の測定点

部品周囲温度の分布を測定するため、パ ッケージを 9つに面積等分し、温度上昇が大きいと予

想される上部 6面のほぼ中央に熱電対を設置した。(図-3 -2) 

このように熱電対を設置したパッ ケージを 1、3、5段目の各ユニ ッ卜 (1ユニットはパッケ

ージを 34枚実装可能、 5ユニットで l機器を情成)に5枚づつ平均約に配置した。熱電対は l

ユニット当り各々約 90点である 。

2 )機器内温度上昇

綴器内温度上昇は以下の式で求めた。

{機器内温度上昇) = {部品周囲温度}

一(同一高さの機器正面の通路中央空気混度) ( 3. 1) 

3 )空調不整合量

先に説明したように、自然空冷の機器はその冷却性能が気流の影響を受け、部品周囲温度が変

化する 。この変化分を空調不整合量と呼ぶことにする 。空調不整合:IJl:は空調気流の条件によりパ

ッケージ内の畳高温度点が移動することを考慮して、以下のように定義し、各パッケージ毎に求

めた結果を用い平均と標単偏差で表現した。

{空調不整合量) = {空調時のパッケージ内最高機器内温度上昇)

一 (無風時のパッケージ内最高機器内温度上昇) ( 3. 2) 

(3 )部品の動作保証温度条件

部品の動作を保証する温度条件には、通常上限と下限がある 。高発熱の電子機器は、その発熱

のため、下限が問題になることはほとんど無く、上限を越えないことすなわち部品周囲温度の最

高値T，が許容温度(動作保証温度とと呼ばれることがある)) T.より低くなることが必要とな

る。また、室温はー績でなく、室温から綴器内部の部品周閉温度までの温度上昇分にも分布があ

る。

そこで、部品周閤温度T，は、室温Tぃ室温から部品周囲までの温度上昇T，，空調気流の影響

による部品周閤温度の上昇分T，、の和により権成されるとし、さらに各締成要素が独立変数とし

て正規分布することを仮定し、部品周囲温度最高値T，は次のモデルで求められる 。

T，=T，+T，+T，+n (σ♂+ 02
2+σ，'+σ，') ，/% (3.3) 

ここで、

T， :機器の部品周囲温度最高値 ℃ 

T. :機器の部品周囲温度許容値 (1Cの場合70.Cの機器が多い) .C 

T，空調機一部故障停止時の室温度の平均値 ℃ 

σ1・上記の標準偏差値℃

T， :級器内温度上昇の平均値℃

02:上記の標準偏差℃

T，空調不重合量の平均値℃

σ， .上記の標準偏差℃
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(平均値は0)

σ. 測定誤差等のマージン分C.C)
n 安全係数と呼び、式 C3. 3)に含まれる各データのの実験結果から、同定

空調方式開発段階では軽量器開発組織と空調開発組織が一体となって式 (3. 3)により評価す

ることは可能である 。しかし、空調設計段階では機器設計組織と空調設計組織が独立に設計を進

めるために、室温の部分と室温から機器内への温度上昇の部分に分けて、それぞれ加算できる方

が望ましい (図-3-6参照〉 。したがって、以下に示す評価式を採用した。

T，=T，+3xσけTけT，+nxCo，'+σ"+σ.2) Iノ， C 3. 4) 

機器の部品周囲温度最高値T，は許容値T.より低い必要があるので、動作保証条件は

T，孟 T. ( 3. 5) 

となる 。

動作保証温度↓

平均剖九 I ~ T， I T， I 
T .+3*SQRC 0 ， '+σ，'+0，'+0.') _j 

部品周囲温度最高値計算モデル(式 C3. 3)による〉

[空調開発組織と機器開発組織が一体となって評価する必要がある ]

動作保証温度↓

平均室温T. I ~T ， 130~ ' T， I 
T， +2*SQRCσ ，'+σ，'+σ.')ーJ I 

一一一一空調設計側の配分 一一→|←一機器設計側への配分 一一→|

部品周囲温度最高値計算モデル(式 C3. 4)による〕

[空調設計組織と軽量器開発組織が独立に評価できる ]

図-3 -6 部品周閉温度最高値締成要素の分荷量

3. 2 気流方式の評価指標

自然空冷機器の熱設計は図 -3ー7の①~⑤の手順で行われる。同図に機器熱設計法と空調方

式の性能 (⑥⑦⑧⑨)との関係も示す。気流方式⑮により室温分布、気流分布が得られ、緩器設

計の与条件となる 。

場合、③環境条件の選択、

または①実装部品の発熱

見直し

図-3-7 綴器熱設計法と空調方式の関係

以上より機器熱設計の与条件に室温分布・気流分布が含まれていることから、機器熱設計に用

いられる 、機器部品周囲温度最高値T，を、気流方式の評価指標とできる 。以下において、空調吹

き出し温度。。、発熱量H、空調換気量V、気流方式、電子回路パッケージ 1枚当たりの発熱量 P

を与条件にT，を求める手法を検討する。



3. 3 空調機一部故障停止時の室温度の平均値T，およびその標準偏差σi

~調機の一部が故障で停止したときの温度上昇分を 1 0 [ "C ] と想定したので、 T ，は第 2~で

定義した 1. 2 (p. 19参照)綴器設置域平均室温 IJ..に温度上昇分を加えたものとなる 。

T，=IJ..+I0 ( 3. 6) 

IJ ..は次の手順で算出する 。

( 1 )二重床吹き出し天井吸込み以外の方式

① H/Vの値から平均温度差比mをP. 5 5、図 ー1-37 (a)により求める。

②H/V=cprt:.lJ.m/m (P. 54、式(1. 1 1 ) )にH/V、IJ，、mを代入すると IJ• 

mが得られる。

ここで、 t:.IJ .m= IJ .m-IJ， 

( 2 )二重床吹き出し天井吸込み方式

①Hから P. 75の式 (2. 3 6 )により、機器実効換気量Uを求める。

② UとVより換気流量比κを計算。κ=u/V

③ P. 1 1 1、図ー2-3 4より換気流量比κから平均温度差比mを求める。

④ H / V = c p r t:. IJ ../ m (P. 5 4、式(1. ]]))にH/V、IJ，、 mを代入すると IJ• 

mが得られる。

ここで♂、 t:.IJ .m= IJ ..-IJ， 

標準偏差 σ1は次の手順となる。

(1)二重床吹き出し天井吸込み以外の方式

① P. 55、図 ー ]-37 (b)より、与えられたH/Vに対する混度差比標準偏差をもとめ、

この債に空調温度差t:.1J，を乗じて σ1を得る 。

( 2 )二重床吹き出し天井吸込み方式

① P. ] ] 6、図ー 2-3 7より、換気流量比κに対する温度差比標準偏差をもとめ、この値に

空調温度差t:.1J，を乗じて 0，を得る。。

3. 4 空調気流がない場合の綴器内温度上昇Tz...a 2 

空調がない状悠で、試験機器の発熱を変化 し、部品周囲の温度上昇とその標準偏差を求め、

図-3 -8に示す。その結果、横器発熱量の士骨加にともない、部品周囲の平均温度上昇 (T，)、

標準偏差 (σ ，)は上昇傾向にあり、 機器発熱量の 2/3乗に比例することがわかった。

T， = 7.57 x P 2/， ( 3. 7) 

0， = 0.681 x P 2/， ( 3. 8) 

となる 。

fこだし、

P 電子回路パッケージ 1枚あたりの発熱量 [W]、本実験においては 6 [W] 

とする 。このとき、 T，=25.0["C]、σ，=2.25["C]である 。

よ℃ .C令

震
• : T2 /」io σ2 

思4Eト2 〆イ
欧副朝国 2 

E E騎E 
VO 1000 2000 

通信 機器 の総発熱量 (11/架)

図-3 -8 機器発熱量と部品周囲温度上昇平均値T，、 σ2

3. 5 通信機器周辺気流による部品周囲温度上昇平均値 T，、標準偏差 σs

3. 5. ] 気流方式と機器周辺風速の関係

通信機室内の風速分布は、通信機器の冷却性能を左右する重要な要素である。一方、この風速

分布は、室内の発熱量、空調気流方式、吹出し吸込み温度差に依存している 。ここでは、各条件

が変化 した場合の綴器周辺風速について検討する。なお、各気流方式の循環風量は、室温分布。

，= ]. 5を満足するような吹出し・吸込み温度差 (t:.T)に対応する値とした。

( ] )二重床および天井吹出し方式

二重床吹出し天井吸込み (二重床→天井)は、通信俊器正面側の二重床に設けた多孔板から空

調気流を吹出し天井面から吸込む。そのため、機器周辺風速は次式で表される (図 3 -9) 

Vァ= 吹出し風
一 一
& 機器正面側通路面積

( 3. 9) 

一方、二重床吹出し積吸込み (二重床→検)および天井吹出し繊吸込み (天井→横)方式は、

通信機器正面倒lの多孔仮からまたは天井面から空調気流を吹出す。吹出された空気は、室内を水

平方向に流れ空調機へ戻るため、機器周辺風速は次式で表され、室末端からの距献の増加にとも

ない増大 し、空調機に最も近い位置で最大となる(図ー 3-9)。



V_ー 吹出し風量

' 機器を除いた室内断面積

室末端からの距離
× 

室奥行き
( 3. 1 0) 

Vx= (Vz'+V，') 0.' ( 3. 1 1 ) 

室奥行き、室内の発熱密度と機器周辺風速の関係を求め図 -3 -1 0に示す。その結果、二重

床吹出し天井吸込み方式は、発熱密度の増加にともない機器周辺風速は増大するが、室奥行きに

は依存しない。二重床吹出し横吸込みおよび天井吹出し機吸込み方式は、発熱密度および室奥行

きの増加にともない、機器周辺風速は増大する 。

注)機器周辺風速の推定法

① 二重床→天井.全風量/吹き出しパネル面積・ H

② 二重床→績 VO (VH'lV，') 0.' 機器周辺合成風速

V HO全風量/ (綴械室断面積・2)一機器断面積け')

:水平成分

V，O金風景/(機器前後通路床面積・・') 垂直成分

③ 天井→二重床全面ー全風景/吸い込みパネル面積・引

④ 天井→横 VO (VHZ1V，') 0.' 機器周辺合成風速

V HO全風量/(機械室断面積ー綴器断面積〉・水平成分

V，O全風量/(機器前後通路床面積) 垂直成分

判) 0.6田xO. 6田00.36田'/枚

*2) 9.125回(幅)x 2. 4m(高さ )021.9m'
*3) 0.6m(嶋)x 1. 8田(高さ)x 4(機器列数)=4.32m'
科 )*5) O. 6 x O. 6 x 176 (枚)=63.36田2
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図-3-9 機器周辺風速の定義
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部品周囲温度上昇平均値 T，、標準偏差 σs

A-Dの空調気流方式において、機器周辺の風速による部品温度上昇 (空調がある場合の部品

周囲温度一空調がない場合の部品周囲温度)の平均 (T，) および、標準偏差 (σ，) を用い、

機器周辺気流の影響を評価した。実験結果を図 3 -1 2、図 -3 -1 3に示す。この結果、 二

重床吹出し天井吸込み (二重床→天井〉方式の平均部品温度上昇 (T，)を除き、各空調気流方式

とも機器周辺風速が増加すると、平均温度T，および標準偏差。ともに増加傾向を示すことがわか

っ式三。

O. 2 3. 

室奥f主き=18m ..12 m 

B二昌利た臼し・横吸込み/

，..... 1. 0 
的、、
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.'‘ 
~〆'・

，，J. t正ご
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通信機室の平均発熱密度 (Wnf) 

。。

室内発熱密度と機器周辺風速の関係図-3 - 1 0 

( 2 )水平噴流→横方式

水平噴流吹出し (水平噴流→横)方式の吹出し気流の特性は、自由空間の非等温噴流と見なす

ことができる 。この場合、吹出し気流の温度は、周囲空気より低いため、吹出し後降下し、室内

に鉱散する 。そこで、吹出し速度を変化した場合の吹出し中心商の風速分布を求め図 -3 -1 1 

に示す。その結果、気流の到達距離を 18回程度確保するには、空調機からの吹出し速度を 5m/ 

S 程度以上を確保する必要がある 。この場合、通信機器の上部 (高さ 1. 8 m)では、 1-1.5回

程度の風速になる 。

緩器周辺気流速度と T.の関係図-3 -1 2 
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室温最高値の計算モデル

室温は、 機器正面を対向で設置した通路中央の床面から綴器高 (1 8 0 0 )までの温度を規定

している (図 3 -1 4参照)各空調気流方式において、最高値の実測値と 3. 3節のモデルに

より求めた T，、 σlを式 (3. 1 2)に代入して得た値 (計算値としてグラフに示す)を、

図-3ー 15に示す。これより各方式とも室温の最高値は次式で慨ね予測できることがわかった。

T ，+ 3σ1 1 2) ( 3 

3. 6 

機器正面通路

仁室?のー定義領域

綴器

1800 

機器

0.5 1.0 
通信機器周囲の気流速度 (m/s)
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室温の定義領域

機器周辺気流速度と σsの関係図 - 3 -1 3 

室温の定義領域

/ 。二釦来l全面).....天鉾

/ 
-二E来{正面}→天井

回二宣床(全面}→f貧

。~ぅ/a -ニ亙床(正面}ーベ貢

o /' "天井→二亙床
.1ム
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民水平日貫流→{黄

図 -3 -1 4 
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空調不整合量の近似式 (V:周辺風速(m/s))

空調気流方式 平均値 T， 標準偏差 0， 
二重床吹出し天井吸込み方式 T， = -2.5v σ， = 6.7v 

二重床吹出し横吸込み方式 T， = 5. 2v σ， = 7.4v 

天井吹出し検吸込み方式 T， = 2v σ， = 8v 

水平噴流吹出し方式 T， = 8v 0， = 3.5v 

表-3 -1 

30 35 4l'l 

実測i直('C)
(rF3JTl+3・σ1

5日45 
25 

25 

3. 6 自然空冷機器の部品周囲温度最高値計算モデル

室温最高値の実担IJf直と計算値の比較図 3-1 5 

次の自然~冷機器を対象として、部品周囲温度最高値の計算モデルについて述べる 。

: D S (ディジタル システム)実装低架(800Wx 600D x 1800Hmm) 

-1舌ドア、ユニ ッ トカパ(昭和 61年 4月)

自然空冷機器
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空調機一部停止時の温度上昇 (1 O.C)が無いものとして、部品周囲温度最高値計算モデル

(式 (3. 4) )による計算値と実測値を比較して図 -3 -1 6に示す。電子回路部品周囲温度

の実担IJ値は計算値より低くなる必要があるが、図よりこの条件が満足されていることがわかる 。

2 6. 3 

4 )により T.を計算する手順をまとめると、5の結果から、式 (3 3. 3、3. 4、3

図-3 -1 7となる 。

。

~hー
ミ

凶
器

P 
a、J
ト埋

譲
g 

国
凶

sω B s 
c-

出事白悪コ

tS) 
co ~ 

幅
拡
お

h
L
盟
|
(
P
)

恒
三
減

因

。

包

∞

包

ト

巴

ω

国
凶

sω g g 思

167 166 



部品周囲温度最高値を評価指標とした気流方式適用限界3. 7 

気流方式別部品周囲温度

3章で示した機器の部品周囲温度最高値T，の計算手順 (綴器冷却特性を指標とする空調評価法)

により、機器の部品周囲温度を計算した。通信機室の平均発熱密度 300官/田2、室奥行き 18田

の条件で、各空調気流方式における部品周囲温度最高値を図 -3 -1 8に示す。その結果、 二重

床吹出し天井吸込み方式は他の方式と比較し、最も部品周囲温度最高値が低いこと、 二重床吹出

し横吸込み方式は、天井吹き出し方式と比較し僅かであるが高いこと、水平噴流吹出し方式は他

方式と比べ著しく高くなっていることがわかった。

検討条件 | 

平均発熱密度 ~300W/m'

通信機室の奥布き 18m 

二重床吹き出し天井吸込み

二重床吹き出し繍吸込み

天井吹き出し横吸込み

水平噴流吹き出し機吸込み

85 80 75 70 65 60 

部品周囲温度最高値 ℃ 

部品周囲温度最高値による気流方式比較図 -3 -1 8 
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3. 7 

気流方式の適用領域

発熱密度条件と室奥行き条件を変化させ、部品周囲温度最高値を評価し、部品周閉温度許容値

を 7O.Cとして、空調気流方式の適用限界を検討した。

部品周囲温度最高値が 70.Cを越えない発熱密度の許容領域を比較し、図 3 -1 9に示す。

その結果、二重床吹出し天井吸込み方式は垂直流れなので室奥行きにかかわらず、 1.1 kJl田2の

発熱密度に適用することが可能である。二重床吹出し横吸込みおよび天井吹出し検吸込み方式は、

室奥行きの増加にともない機器周辺風速が増加するため、許容発熱密度は低下する 。一方、水平

噴流吹出し方式は、吹出し気疏速度が高いと機器周辺風速が大きく、部品周囲温度の上昇をきた
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す。そのため、室奥行きを小さくし、機器周辺風速が小さくなるような吹出し方法が必要であり、

適用可能な室内の奥行きに制限が生ずる 。
4. 発熱分布に対応した空調吹出し吸込み設計手法

:o. 

二重床およびプレナム天井を用いた、二重床吹出し・天井吸込み方式の設計に当たっては適正

な温度環境および送風機動力費の軽減を目的に、最適なチャンパー形状、関口量等を決定するこ

とが重要である。

ここでは、この空冷気流方式を実現するため、二重床およびプレナム天井をチャンパーとして

利用し、発熱分布に対応した空調気続方式の設計条件、吸込み風量分布の計算法および必要風量

A:二重保+天井方式

nu 
n
H
v
 

nu 
l
(
主
¥
三

を確保する設計法について述べる 。

制
創
設'

ぽ500
:¥'t 
Eト
お
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.."， 

tc 
R 
F回

なお、本章は羽山による一連の研究1).2)‘町、 4).5).引を引用したものである。本研究の第二部

「高発熱通信機室の気流方式」の具体化のための手法として、紹介する 。

C:天井+横方式
4. 1 吹出し・吸込み設計条件

B:二重廉+倹方式

吹出しおよび吸込みチャンパーの圧力損失、必要風量の確保は、送風繊の容量および動力費を

左右する大きな要因である。必要風量の確保はチャンパーの位置により詳細な関口調整を行うこ

とで実現できる、しかし、関口調笠の稼働や吹出し口の精進を考慮すると現実的な解とはいえな

い。そこで、一様有孔パネルを配置して必要風量を確保するため、以下の設計条件を検討した。
D:水平噴流

→横方式。。 4. 1. 1 吹出しおよび吸込み風量分布の特性と不均一率の定義

6 12 18 
室奥行き (m)

高発熱の通信機室の冷却では循環風量が大きく、空調機が連続的に配置され、比較的一様な吹

出し、吸込みを行う場合には、チャンパーを平行板の一次元の連続分配、集合管と見なすことが

できる。この場合、空調気流の吹出しおよび吸込み風量分布は、チャ ンパーの形状、チャンパー

内の通気低抗により圧力分布が変化し、それに伴い風量分布も変化する 。チャンパー内の圧力分

図-3ー 19 空調気流方式の適用限界

布および吹出し・吸込み風量分布は図ー 4-1に示すようになる。

このような吹出しおよび吸込み風量分布の均一性を評価するため以下に示す風量分布の不均一

率を定義した。

最大風量一最小風量
不均一率 ε = ~ ，，__ (4. 1) 

平均風量

( 170 ) I ( 171 ) 
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吹出し・吸込みチャンパーの特性図-4 -1 

部位 圧力損失(田田Aq)

二重床 5以下

プレナム天井 5以下

空調繊の吹出し口 5以下

空調機の吸込み口 5以下

合計 2 0以下

不均一率と送風積動力費の関係

二重床吹出し・天井吸込みの空調機流方式において、空調機の綴外静圧は 20 mmAq以下とし、

表ー 4ー 1に示す配分とした。、二重床およびプレナム天井の圧力銀失の設計目標を 5mmAq以下

とする。なお、この圧力損失は空調機が費量大風量の場合であり、送風機の制御により風量が減少

する場合はこれより小さな値となる 。

表-4 -1 各部の圧力鍋失

吹出し・吸込みチャンパーの圧力鎖失

図-4 -2 

3 4. 

吹出し・吸込み風量条件

風量分布の不均一率 εは、室温分布および送風機動カ費を左右する重要な設計パラメータであ

る。この値を小さくすることにより風量分布はより均ーとなるが、チャンパーの圧力銀失が大き

くなり送風機動力費が増大する。一方、不均一率 εの値を大きくすると 、最小風量の位置で必要

風量の確保が図難となり、この位置での風量を満足するために全体の風量が増加し、送風綴動力

費の増加を来す。 したがって、不均一率を変化させた場合、送風綴動力費が最小となる最適値が

存在する 。

そこで、母適な不均一率 εを求めるため チャンパーを締成する各パラメータ (形状、通気抵

抗、関口率)と風量、発熱、:!l'_調機の機内静圧等の各条件を設定し、シミュレーションを行い結

果を図 -4-2に示す。なお、検討方法には次節に示す気流分布計算法を用いた。その結果、発

熱密度の変化により畳適な不均一率が変化するが、今後予想される 600Vがをターゲットに不

均一率を以下の条件とした。

4. 1. 2 

分布の不均一率 ε=0 . 3 

検討条件

空調気流方式 :二重床→天井

室奥行き 18m 

有効二重床高さ 0.4田

チャンパー内通気抵抗1.0

二重床と天井内は同ーのチャンパー形状

空調機の機内静圧 :定格風量時に 20 mmAq 

循環風量 :最小風量の位置で所定の風

風

を変化を確保するように風



4. 2 気流給送スペースとして最適な値 〔送風機動力費と建物建設費を総合した評価結果) 吹出し気流:+、(=(0=0 Q ， / Q ，~玉 50

吸込み気流 一、(=(ι Cavi=v:1-V j 

( 4. 4) 

( 4. 5) 
給送スペースは建物の建設コスト、冷却のための送風機動力コストを左右する重要な要素であ

る。そこで、最適な気流輸送スペースの検討を行った (図-4 -3)。

(1) 計算条件

一方、吹出し、吸込み風量分布は、チャ ンパーと室内の圧力差から求まり次式となる 。

物価上昇率 10 (百)

償却年数 . 建物 (45年)

空調機 (15年)

1 ~， 2g 
q J =了でヘ 0，(ー (P，-P， ))" ， ， ，・ 7

(4. 6) 発熱密度 600 (官1m') 

軽量械室奥行き 12(田)

利子率 8 (出)

2 1.5 
崎~

I"i 
、a

1.U 
空
間束、
同
ス
ペ

ス
4 
0 
0 
maを
思
本
)

なお、チャンパー内の圧力分布と吹出しおよび吸込み風畳分布は (4. 2)、 ( 4. 3)、

(4. 6)式を連立 させ求めることができる 。(計算方法および笑験結果との比較は文献2)を参

照)

表 -4-2 記号表

L:ftンn・，の長さ(田)

Q: " 恩量(固'/h)
p: " 停圧(uAq)

V: " 恩速(./h)
0: " 相当直径{掴)

h: " 高さ(周)

A: " 断面積(.') 

Jl: " 区間の長さ(岡)

Q:吹出し吸込み風量(.'/h
0:多孔仮の関口(.') 
k:ハンn・.の符性係数

kd:吹出し気流の符性係数

kc:吸込み気流の H 

g :.ili力加速度(温15') 
r :空気の比玄室(kgf!・')
ρ:空気の密度(kglポ)

c :空気の比熱(官h/kg)

ε:A.lRの不均一率

( 0:分岐銅失係数

(1:合流領失係数

( ，:吹出し・吸込みn・H"

r :室内 を示すインTヲヲz
p :多孔担it " 
s :チャンn・-の姶錦 H 

H:発熱密度(曹1.') 
II T:温度差("C)

0.51ー l

OL....:. 
o 100 

建物連盟費 I

200 300 400 500 600 
間百

二置床側と天井{砲の冷却空気用スペースの1日

図-4 -3 気流スペースとトータルコストの関係

( 2 ) 検討結果

図より、短適な気流給送スペースは400田回 (二重床:200mm、プレナム天井 200凹)である 。

4. 3 吹出しおよび吸込みチャンパーの関口率と圧力損失の計算法

(1)チャンパー内の圧力分布および風量分布の計算法

二重床吹出しおよびプレナム天井吸込みチャンパーの圧力および風量分布を求めるため、チャ

ンパーを連続分配管および集合管とみなした計算法について検討する 。吹出しおよび吸込みチャ

ンパーは、図 -4 -4に示すように、微小区間に分割された領波の吹出し、吸込み風量および、

圧力分布は次式で表わされる 。

Q，_，-Q，=A，(V，_，-V，)=Q， Q，=L Q， ( 4. 2) 
j -1 

P j.q-P j=工 (V:-V :.，):t( (1んよよ )工 V;2g . ， . .. .. .." 0，' 2g ( 4. 3) 

分岐および合流損失係数は、吹出し、吸込み口が連続的に配置され、また主流と支流の流量比が

小さな場合次式で表わされる 。特に合流の場合、主管流速の士由加が合流領失になる 。

( 174 ) ( 175 ) 
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図-4-4 吹出し・吸込み気流の計算モデル

( 2 ) 吹出し・吸込みチャンパーの特性

吹出しおよび吸込みチャンパーの特性を検討するため、チャンパーを椛成する各パラメータを

変化させ、チャ ンパーの圧力損失、関口率を計算し結果を図 -4 -5に示す。なお、チャンパー

の特性は、表-4-3で定義したパラメータを用いている 。

計算の結果、チャンパーの特性係数 kが 2以上の場合、吹出し・吸込み気流の圧力損失、関口

率は慨ね一致し、 kを用い吹出しおよび吸込み気流を同一に級うことができる 。

1li.1...L.LL_j ・ l'-L.Lムムムームー -2・fムム以...LJ..ムムム1ょιムU 以 -'-1ム.O....U...L.L..ムよ1

1の 1 o 1 o 2O 3O 

VIJ口市o(Or ・L/八) 圧力!日央P(Ps・2g/( 7'・vO)

図-4-5 チャンパーの特性

( 3 )圧力損失・関口率の近似

図一4-5に示す圧力損失 Pおよび関口率Oの精算解を最小 2乗法で近似し次式を求めた。
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Pニ0.80・ε..0 ・， . k 

0=2.50・εD."/-Jk 
吹出し気流・ 1;豆k= k d 、吸込み気流:2< k=kc 

不均一率 O. 1孟 ε孟0.5

( 4. 7) 

( 4. 8) 
表 -4 -3 パラメータの定義

f tンハ.ーの

PおよびOは無次元化された値であり、実際の圧力損失P，および関口率 0，は次式で求められ

k

の

E

数
一
布
市
中

係
一
分
一

性

一

量

均

特

一

風

不

る。

=
 

cu 

P ，=0. 80・E-0 112 ・k !..... V: 
2g 

0，=2.50・εo"/-Jk • (A/L) 

( 4. 9) 

( 4. 1 0) 

I P=PS・2g/ (r・Vs2) 
必要抑圧pI ~._..~.- _ ~ = 

|吹出し :+p吸込み :-p

ftンハ.ーの IO=Op ・L/A
開口率 Olhンハ.ーの闘が 1mならばA=h

( 4. 9)、 (4. 1 0 )式を用いることで、各条件でのチャンパーに必要な関口率、圧力損

失を容易に決定することが可能である。なお、詳細については文献4)を参照。

4. 4 二重床、天井の構成伊l

二重床からの空調気流の吹出しには、図 -4-6に示すような有孔パネルを用いている 。この

有孔パネルは、 2種類のサイズ(300WX 900L、300Wx 1. 200L凹)からなり、 10mmφ の関口が多数

設けられている 。有孔パネル l枚当りの関口率は 10%である 。

天井側も一様な関口とすることが望ましく、有孔ノfネル、 Tライン、 一定ピッチのグリル等が

考えられる 。二次元の気流解析により、関口の設置ピッチを 18 0 0回目程度としても室温分布に

( 176 ) ( 177 ) 



与える彫響が少ないと 判断 した。(本論文ではこの恨拠については言及しない)

スリットを一定ピッチで設けた天井の情成例を図 -4ー 7に示す。

図 4 -6 二重床有孔パネル

図 4 -7 天井のt脅威例:スリ ッ ト天井



4. 5 チャンパー内通気抵抗係数

( 1 )二重床内通気抵抗

二重床内は、ケーブルや支柱があるため、通気抵抗係数の推定は困難である (図ー4-8)。

ここでは、二重床内の通気抵抗係数を把握するため、チャンパー内の障害物が連続的に設置され

ていることを想定し、簡易なモデルを設定し検討した。その結果、 45 0 rnrnの二重床高さの場合、

二重床の厚さ約 50町、ケーブル高さ 200田皿、支柱の投影面積を二重床内有効断面の 10%と

すると、二重床内の関口率は 40%となり、二重床内通気抵抗は 0.7-0.9程度となる 。

また、 二重床内の気流スペース確保のため、ケーブルの積み上げ高さを 20 0 rnrn以下とした。

み
l
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4
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一
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l
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牛
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一床話

架台 ケ ー ブル

支柱

図-4 -8 二重床内の構成

( 2 )プレナム天井内通気抵抗

プレナム天井内には図-4 -9に示すように梁、天井の下地材および支柱などが気流の障害と

なる 。ここでは梁の通気抵抗は気流の急縮小、急拡大の合成で扱い、天井については、実大実験

により天井下地材および支柱の通気抵抗を求めた。
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図-4 -9 プ レナム天井内の権威
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4. 6 パネルの通気抵抗係数

吹出しおよび吸込み口に用いる有孔パネルの通気抵抗係数を妃鍾するため、図 -4 -1 0に示

す機器を用い表一4-4に示す条件で実験を行った。その結果、図 ー4-1 1に示すように、レ

イノルズ数 (R.=D，・V，/ ν)が大きくなると、ほlま!:，= 2程度の{直になり、吹出しおよび

吸込み気流設計では、この値を用いることとした。

表-4-4 実験条件

羽 目 実~，の範閉

パネルのサイズ 600..X 600.冒

" 開口!ll 1 -6 (%) 

" 寝.d 1. 6 (..) 

nn口径 5 (..) 

r.n []のど凪速 2 -1 2 (.1 s) 

図 -4 -1 0 実験機器の4構成
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図一4-1 1 レイノルズ数と通気抵抗係数の関係

4. 7 分散設置した空調機による局所発熱の冷却限界

情報処理機器等の強制l冷却機器における空気冷却方式の適用限界を検討するにあたり、強制冷

却機器の必要風量と送風綴コストの関係を検討した。

検討を行ったモデルは図 4 -1 2、表-4 -5に示す織成とし奥行き 1mあたりとする 。

400 : 

λ=]. 0 

!:，→→ V，→ 

↑↑↑ Tー「

情報処理繊器|

H 

↑↑ ↑↑ 一一~一

→ → ! :  ， 

:----------L - ーーーーー _J__

図 4 -1 2 検討モデルの構成

計算結果として、風量と送風機コス卜の関係、通信機器の冷却温度差による風量と発熱量の関

係を求め図-4 -1 3に示した。この図を用い発数量と通信俊器の冷却温度差、空調機と情報処

理機器の距離から必要風量、送風機コスト、送風機動力が得られる 。また、発熱量が増大し、距

艇が長くなる。また通信綴器の冷却温度差が小さな場合、送風機コストが著しく増加する。



表-4 -5 設定パラメータ 4. 8 二重床吹き出し天井吸込み方式の空気分配設計法

項 自 値

空調書量の機内静圧(mmAq) 20 

エル本'ーの通気低抗係数 r1.' 2. 0 

二重床内高さ DC田) O. 4 

二重床内通気抵抗係数 λ ]. 0 *1) 

これまでに示した空調気流計算法を用い設定する場合の検討フローを図ー 4-1 4に示す。こ

の手順により、発熱分布に適応した気流設計が容易にできる。
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4

 
F
&
 

4 

判)ケーブルの高さを200回田以下とした場合

so 

*図一 5-2より発熱密度に対す

る最適な不均一率を設定する

eo a__._.___.__._ I日
温厚買主による風量と発lh量

図-4 -1 3 強制空冷機器の冷却条件と送風機コスト

図-4 -1 4 二重床吹き出し天井吸込み方式の空気分配設計フロー
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3) 羽山他 チャンパーを用いた空調気流の検討 (その 3 吹出し・吸込みチャンパーの風量

分布特性)、日本建築学会学術講演梗概集、 1988年10月

4) 羽山他・ チャンパーを用いた空調気流の検討 (その 4 チャンパーの設計パラメータにつ

いて)、日本建築学会学術講演梗慨集、 1989年10月

5) 羽山他. チャンパーを用いた空調気流の検討 (その 5 オフィス用気流設計方法について)

日本建築学会学術講演便綴集、 1990年10月

6) 羽山他: チャンパーを用いた空調気流の検討 (その 6 チャンパーの定常伝熱特性につい

て〉、日本建築学会学術講演梗慨集、 1992年8月

5.第二部のまとめと今後の課題

5. 1 まとめ

(1)同一発熱・空調換気条件下の温度差比を指標とした気流方式の比較評価

複数の気流方式を温度差比を指標として実験により比較す干価した。対象とした気流方式は([)二

重床吹きだし天井吸込み方式、 (2)二重床吹きだし検吸込み方式、 (3)天井吹き出し二重床吸込み

方式、 (4)天井吹き出し横吸込み方式、である。本研究は高発熱綴器の効果的な冷却を目的とする

ので、室温を床面から綴器上端まで (機器設置域)の機器の吸込み温度で定義し、さらに無次元

化して温度差比により表現した。次に、実大規模の室において複数の空調気流方式を対象に、単

位床面積あたりの機器発熱量 (機器発獄密度)を 650W/m'、空調換気回数を 60回/hとし

て、室内の温度分布を測定し、各気流方式の性能を機器設置域室混の垂直方向の平均温度差比と

その標準偏差を評価指標として比較した。その結果、次項が明らかとなった。

・二重床吹き出し天井吸込み方式と天井吹き出し二重床吸込み方式は室混の一様性が他の方式よ

り優れていた。

・横吸込み方式は水平方向の気流の下流側で温度が高くなった。

.各気流方式の温度差比mとその標準偏差 kを比較すると、

m = O. 2、k=O. 09 (二重床吹き出し天井吸込み方式)

m=0.65、k=0.46 (二重床吹きだし横吸込み方式)

m=I.05、k=0.12 (天井吹き出し二重床吸込み方式)

m = 1. 1"、k=0.12 (天井吹き出し検吸込み方式)

となった。これより、 二重床吹出し天井吸込み方式の温度差比を他の気流方式と比べると、 平均

温度差比が最も小さく、被器設置域の平均温度が空調吹出し温度に最も近いこと、および垂直方

向の分布の指標とした無次元化標準偏差も小さいことが明らかとなった。

( 2 )各気流方式の平均温度差比の比較結果

前項の記述は、特定の発熱密度と空調換気風量下での結果に過ぎないので、他の発熱 ・空調換

気風量条件下の実験結果を次のように整理した。

西岡による高温工場の換気に関する研究において、温度差比mの決定要因が (発熱量 H)/ 

(換気量V)であることが報告されている 。これに従って各気流実験結果を整理すると、

-二重床吹き出し天井吸込み方式

H/V=3. 2-8. 3 [Wh/が ]において、温度差比m=O. 15-0.3 

・二重床吹きだし検吸込み方式

H/V=2. 2-4. 5 [fh/m'Jにおいて、温度差比m=O. 4-0. 65 

.天井吹き出し二重床吸込み方式

H/V=2. 2-4. 5 [Wh/が]において、温度差比m=l. 05 

.天井吹き出 し横吸込み方式

H/V=2. 2-4. 5 [Wh/ド]において、温度差比m=l. 1-1.2 



となり、実験した H/Vの範囲において方式による差が顕著であることが明らかとなった。

(3 )二重床吹き出し天井吸込み方式を対象とした平均温度差比解析モデルの実験検証

二重床吹出し天井吸込み方式を対象として、温度差比の解析モデルを作成し実験により検証し

た。

1)気庖モデル

本論文で対象とする、通信機室などの高発熱緩器室の空調問題では機器発熱負荷と比べ周壁か

らの負荷が小さいこと、また室内気流が比較的単純であることなどの特徴があり、室内を上下方

向の気層に分割してモデル化することとした。

2)機器の放熱モデル

後器の放熱方式が室温形成の主要因ととらえ、まず放熱モデルを作成した。機器の発熱は綴器

の内部換気と綴器の外側表面対流により放散されると考え、機器の内部換気量 U，を機器の高さ、

機器の抵抗係数、空気の体積膨張率の関数で表現できることを示し、また、外表面対i流量 U，を垂

直平板の自然対流量の経験式より求める手法を示した。内部換気:lJlU，に表面対流量 U，を加えた

機器換気量を被告5実効換気量 Uと定義すると、実験に使用した発熱機器では、 1[kW/機器]

の発熱条件で、外表面対流量 Unは機器実効換気品 Uの 47%に達することが推定された。

3)モデルの解析結果

Ij(に、集中定数モデルの解析により、換気流量比κ (空調給気:lJlVと縫器実効換気品 Uの比、

κ=¥'/ U)と再循環比 η (機器からの放熱の内、機器設置領域に留まるものの割合を表すもの)

が温度差比決定のパラメータである ことを示した。吹き出しパネルを述続的に配置した方式につ

いて、実験的に求めた再循環比 ηを与えることにより、換気流量比κが O. 7 5以上の領嫌にお

いて、数式モデルにより実験値の特徴

-換気流:ro:比 κの大きな領域て'温度差比は一定である 。

・平均温度差比mが急激に大き くなる換気流量比 κが計算値で O. 8 6に対し、実験では O. 9 

5 -1. 0である 。

をよく説明できることを示した。

仮に、機器の放熱モデルにおいて、外表面対流を考慮しなければ、平均温度差比mが急激に大

きくなる換気流量比 κは約 2. 0となり、平均温度差比の計算f直と実験値は大きく異なることが

わかった。

4)再循環比 ηの特徴

モデルで使用した再循環比 ηは機器室や発独綴器の形状、吹き出し口の配置形式などから決定

されると予想、されるが、本研究においては、機器室や発熱機器の形状を国定し、吹き出し口の配

置形式のみを変化させ、その影響を調べた。具体的には、床の吹き出しパネルを連続的に配置し

( 186 ) 

たもの、一枚毎に配置したもの、床パネル 3枚に一枚、床パネルを配置したものを比較した。そ

の結果吹き出し口の局所性が高いほど、再循環比 ηが高い値を示すこと、および換気流量比の地

加に従い温度差比が上昇する傾向にあることが明らかとなった。

( 4 )平均温度差比を説明するパラメータに関する既往の研究との比較結果

西岡の高温工場に関する実験的研究の実験データを、換気流盆比κを要因として整理すると、

西岡の方法すなわち発熱畳/換気量を要因とするより、実験データをよく説明できることがわか

った。

( 5 )発熱の偏りの影響

発熱が偏在した場合に対する平均温度差比モデルの有効性を調べるため、室内に 1305 [1'/ 

m'lの領域と発熱のない領域を設定し、発獄領域を間仕切られた室として計算した平均温度差比

と実験値を比較した。 l実験例に過ぎないが、 一様な発熱条件の実験で得られた再循環比 ηを用

いると 、平均温度差比の計算値は笑験値と良い一致性を示した。

( 6 )二重床吹き出し天井吸込み方式を対象とした温度差比の解析モデル

将来、機器冷却において垂直温度分布が課題になることを想定し、換気流量比平均温度差比の

数式モデルを拡張し、温度差比の垂直分布を予測するモデルを求めた。実験検討により、

-換気流量Vが低い領域において計算値と実験値の一致性がよい。

・吹き出し吸込み風量分布の偏りにより水平気流が発生しやすい領竣において、実験値と計算値

の差が大きい。

ことカ〈明らかとなった。

( 7 )部品周囲温度を指標とする気流方式評価手法

電子機器に使用されている部品(主として 1C)は動作保証温度を超えないことが必要である

ことから、自然空冷機器の内部に装着された電子回路パッケージ上の部品周囲温度段高値に着目

し、部品周囲温度最高値とその締成要素の関係を検討した。室温、空調気流の無い場合の室温か

ら部品周囲温度までの温度上昇分、気流の量5響を受ける場合の部品周囲温度上昇分、とそれぞれ

の標準偏差を借成要素と仮定し、これらの機成要素を空調吹き出し温度、機器発熱量、空調換気

量、気流方式、電子回路の発熱量から実験により求める手法を示した。

( 8 )部品周囲温度を指標とする気流方式評価の事例

前項で得られた手法により気流方式を評価した。各気流方式と綴器の部品周閤温度最高値の関

係を調べ、この実験データより気流方式の適用限界を明らかにした。

部品周囲温度の許容値を、 一般的な ICの動作保証温度 (7O.C)として、各気流方式の適用

限界を求めた結果、二重床吹出し天井吸込み方式の部品周囲温度は、室奥行きによらず、最も高

い発熱密度に適用でき、検吸込み方式は室奥行きが長くなるとともに気流の影響を強く受け適用

( 187 ) 



限界が下がることが示された。

( 9 )二重床吹き出し天井吸込み方式の気洗分配設計手法の研究

二重床吹出し天井吸込み方式について、その気流分配設計手法を得るため、一様な吹出し ・吸

い込み風畳分布を実現する手法を求めた。一様なー吹出し・吸い込み分布が可能ならば、必要に

応じ関口を集中でき、験器の逐次増設等の不確定な発熱分布に対応できる 。一様な吹出し・吸い

込み風量分布を実現するためには、チャンパーの高さを高く、関口率を小さくすればよいが、チ

ャンパーのスペースが必要であり階高に影響する 。そこで、送風機動力と吹出し・吸込み風lii:分

布の総合評価により、段適なチャンパー形状、関口率を決定するため、一様な吹出し開口を有す

るチャンパーにおいて、その風量分布の最大値と最小値の差を平均風量で除した{直を不均一率と

定義し、関口率、必要抑圧、不均一率の関係を明らかにした。なお、本内容は羽山による研究成

果を引用したものである 。

5. 2 今後の課題

(1)標準偏差の形成要因分析

本研究では標準偏差を室内全体で定義したが、温度分布を垂直方向と水平方向に分けて分析し、

例えば垂直方向の標準偏差と水平方向の標準偏差の形成要因を考察することが課題となる 。機器

列の発熱の偏り、吹き出し空気分布の偏り等、現実には避けられない不確定な条件が室温に与え

る影響を調べ、影響の少なさで気流方式を評価することも意味があろう 。

( 2 )気流方式比較結果の適用限界の明確化

気流方式の実験による比較結果 (まとめの (2 )項)は次の実験条件下での結果であり、その

条件外の発熱/空調換気温においては、今後研究する必要がある 。

-二重床吹き出し天井吸込み方式

H/V=3. 2-8. 3 [Wh/m'J 

.二重床吹きだし横吸込み方式

H / V = 2. 2 -4. 5 [Wh/が]

.天井吹き出し二重床吸込み方式

H/V=2. 2-4. 5 [ih/m'J 

.天井吹き出し繍吸込み方式

H/V=2. 2-4. 5 [Wh/m'J 

( 3 )二重床吹き出し天井吸込み方式を対象とした平均温度差比および温度差比解析モデルの実

験検証

1))緩器の放熱モデル

オフィスにおける室温の形成要因としても、機器放熱モデルは重要であろう。したがって、本

研究で得られた機器の放熱モデルの権威手法は適用の可能性があると考えられる。

( 188 ) 

2)再循環比 ηの分析

前節の(3 )項で述べたように、モデルで使用した再循環比 ηは機器室や発熱機器の形状、吹

き出し口の配置形式などから決定されると予想される 。被器列の悶稿、天井と機器上端の間隔等

と再循環比の関係を実験または気流解析により明らかにする必要があろう 。一方で、再循環比 η

をOに近づけるための工夫 (例えば機器に排気筒を設ける等)も必要となろう 。 しかしながら、

機器と空調をより一体化する試みは信頼性が低下するデメリットを十分考慮。しなければならない。

3)オフィス空調に関する既往の研究との比較

オフィスにおける二重床吹き出し方式の室温形成を対象に、本研究で得られた、換気流量比κ

と再循環比 ηを要因とし綴器の放熱モデルをサブシステムとした室温形成モデルを適用し、その

適用可否を明らかにする必要があろう 。

(4 )発熱の偏りの:Il~響

マルチメディアサービス実現のための通信機は、将来 (2 0 0 0年) 1 00 m'程度の設置領域

に 10 0 k Wの発熱機器が集中設置される可能性があり、室内全体で低発熱の機器を収容した領

域が 400 m'の床面積がある場合、空調機が正常時と故障停止時において、それぞれ高発熱領域

と低発熱領域の空気の混合の程度を明らかにする必要がある 。

本研究では、室内を発熱領域と非発存在領岐に分けた実験を実施した結果を示しただけであり、こ

の発熱の偏りの彫響に閲しては未解決な課題が多い。発熱の集中皮の空間的なスケールと室温の

水平方向の分布の関係を解析的または実験的に検討する必要があろう 。

( 189 ) 





第三部

年間冷房空調機の高効率制御

評価関数が単調性を有する場合の

制約条件付き最適化制御とその応用



、F

第三部の額要

高発熱通信機室 l)2)では，電子部品が高密度に実装された機器が設置されており ，機器の動作

および信頼性を保証する環境を維持するため.湿度・湿度の大幅な変動を避けることが必要であ

る。 このため，年悶を通して空調機を運転する必要があるが，一般の空調織は.冬季運転の際

に外気温低下により凝縮圧力が低下し，それにともない蒸発圧力も低下してしまうため，霜付j!

転や過除湿運転などの問題点が生じてくる 。

このような問題点を解決する一般的な手段として，低外気温時に凝縮圧力を外気温が高いとき

と同じ圧力に保つ方法があり、凝縮器出口に凝縮圧力調整弁を設けることで凝縮器能力を低下さ

せて，凝縮圧力を一定に保つよう制御を行うことにより，冬季においても夏季と同様の運転を行

える。

しかし，冬季のように外気温が低いという条件は，冷房を行う空調機にとって好条件であるに

も関わらず，この制御方式では夏季と間程度の COPしか得られない。

したがって，従来の制御方法は，冬季における冷房運転の問題点を解決する一方で，その特性

上. C 0 P向上の可能性を活かせない方式といえる。

そこで、膨張弁のサイズを大きくし、凝縮圧力を下げることが有効と考えられ8)4)、その実現

のため電子制御膨張弁5)6)が使用できる 。

本研究では凝縮圧力設定値を可変とし，一般の空調機で問題となっている霜付，過除湿運転の

対策として凝縮圧力が下がっても.蒸発圧力をできる限り高く保つ制御を行うことにより.冬季

において冷房能力を保ちつつ圧縮綴動力の少ない(高 C0 P)運転の実現を目標とする。

第 l章では、本研究の目的をモリエル線図等を用いて説明し、第2章では COPを評価関数、

また膨張弁開度と凝縮圧力調整弁閲度の 2つを操作量として効率向上制御を段通化制御として定

式化する。第 3'1までは年間冷房空調機のシミュレーションモデルを求め、第 4意ではシミュレー

ションモデルにおける各機器固有の値について実験的に求めた結果を示す。

第5章ではシミュレーションモデルを用いて、評価関数値をグラフ上に表現し、最適運転点を

グラフ上で求めた結果について述べる 。第 6章では第 5:1主において確認された最適点に運転状慾

点が達するような制御方法を提案する 。第 7章では、この制御方法を実被に適用した実験結果と

シミュレーション結果を比較しモデルの妥当性を確認するとともに、従来の凝縮圧固定制御と実

機のための準最適化制御の比較を行う 。さらに、本制御の効果をシミュレーションにより求め、

フィールドにおいても効果を確認した結果を 8章に示す。



(1) 一般の空調織が年間冷房の際に引き起こす問題点

夏
I 研究の目的

高発熱通信綴室では、電子部品が高密度に実装された機器が設置されており、緩器の動作およ

び信頼性を保証する環境を維持するため、温度・湿度の大幅な変動を避けることが必要である 。

このため、年悶を通して空調綴を逗転する必要があるが、冬季においては外気温度が低下する

ため、様々な問題点が生じてくる 。(図ー1-1参照)
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一般の空調機は、冬季運転の際に外気温低下により凝縮圧力が低下し、それにともない蒸発圧

力も低下してしまうため、霜付運転や過除湿遥転などの問題点が生じてくる。

Jtエノタルヒ

(一般の空調機 〉

( 2 ) 従来の凝縮圧力調整弁制御の効果と不満点
夏

上記のような問題点を解決する一般的な手段として、低外気温時に凝縮圧力を一定に保つ方法

が挙げられる 。実際には、凝縮器出口に凝縮圧力調楚弁を設けることで凝縮器能力を低下させて、

凝縮圧力を一定に保つよう制御を行っている 。これにより 、冬季においても夏季と同様の運転が

可能となる 。

しかし、冬季のように外気温が低いという条件は、冷房を行う空調機にとって好条件であるに

も関わらず、この制御方式では夏季と同様の COPしか得られない。 J
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したがって、従来の制御方法は、冬季における冷房運転の問題点を解決する一方で、その特性

上、 COP向上の可能性を活かしきれない側面を持っている方式であるといえる。
比エ ンタ Jレピ

( 3 ) 本研究のねらい
(年間冷房タイ7・の空調機 〉

従来の凝紛圧力固定制御が、冬季における高 COP速転を実現できない原因は、 凝縮圧力を高

ltエノタ ルピ

く保ちすぎていることにあるといえる。

そこで、本研究では凝縮圧力設定値を可変式とし、一般の空調織で問題となっている符付、 過

除湿運転の対策として、蒸発圧力を出来る限り高く保つ制御を行う 。これにより、冬季において

冷房能力を保ちつつ圧縮機動力の少ない(高 C0 P)運転が可能となる 。

定s昆u 守ー

是円Eセ"ー

(本研究で対象とする杢調機〉

図-1-1 年間冷房空調機の問題点と対策
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2.空調機の最適化制御モデル

2. 1 制御対象

本研究で対象とする冷凍サイクルを図ー 2-1に示す (→:冷媒の流れ)。

冷凍機は、補助緩器まで含めると数多くの構成要素から成り立っているが、冷凍機として動作

するための最低限の織成要素は圧縮機、凝縮器、膨張弁、蒸発器である 。ただし本研究で扱う冷

凍サイク ルには、凝縮器出口に年間運転のための凝縮圧力調整弁が設けである 。

本研究で対象とする年間冷房空調機には以下のような特徴がみ られる 。

( 1 )年間冷房空調機は一般空羽織の織成要素の他に、冬季において凝縮圧力を必要以上に低下

させないための凝縮圧力調整弁が凝縮器出口にとりつけられている 。

( 2 )年間冷房空調機は圧縮織回転数と送風機風量を室温湿度制御の操作量として用いるため、

COP最適化のための操作量は、膨張弁開度と調~弁開度の 2 つである 。

( 3) 2つの弁開度について COPが単謁増加である 。すなわち、膨張弁開度を増加させると、

圧縮比が低下するので COPが向上し、凝縮圧力調節弁を開 くと凝縮器の熱交換能力が上昇

し、同様に COPが向上する 。

室外機

キャビラリチュープ

室 内機

図-2 -1 蒸気圧縮式冷凍サイクル
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2. 2 最適化制御の定式化

本研究における最適化制御の目的は、 C0 P E 

E=g， (u，、u，、B.、X.、B，、 fε、 fr) 

= (冷房能力 )/ (圧縮機動力)

( 2. 1) 

を最大化する膨張弁開度 u，、調整弁開度 u，を求めることである。なお、圧縮機インバータ周波

数 f<と送風機風量 frは、室温湿度制御の操作量として使用し、最適化制御の操作量としては使

用しないものとする (図ー2-2)。

時計l約条件は

膨張弁開度範囲 .

調笠弁開度範囲

圧縮比下限

蒸発器過熱度下限.

蒸発器過熱度上限

圧縮緩吐出圧上限.
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( 2. 2) 

( 2. 3) 

( 2. 4) 

( 2. 5) 

( 2. 6) 

( 2. 7) 

である 。式 (2. 2)、 ( 2. 3)は弁の物理的制約、式 (2. 4)、 ( 2. 5)、 ( 2. 6) 

(2. 7)は圧縮機を保護するための条件である 。

ただし、

C， :圧縮比下限値

C， 過熱度下限値

C. 過熱度上限値

C‘ 圧縮機吐出圧上限値

E C 0 P 

f <:圧縮機インバータ周波数 (以下、圧縮綴周波数と呼ぶ)

f r 送風機風量設定

g， C 0 Pの特性

g， 圧縮比の特性

g 3 過熱度の特性

g. 圧縮機吐出圧の特性

L， 膨張弁全開時の開度

L， 調整弁全開時の開度

PH 圧縮機吐出圧

s 蒸発器過熱度

u， 膨張弁開度

u， 調整弁開度

X. 室湿度

(). :室温

8。 外気温度

なお、制約 (2. 7)はCOPの低い領域における制約であるため、最適点探索のためのシミュ
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レーションにおいては考慮していない。

最適化の手法として祭索法を使用する場合には、式(2. 1)の数式モデルを求め、段通化制

御にと って外的条件である、 室温、外気温度、圧縮綴周波数のもとで、運転可能範囲としての不

等式制約条件式 (2. 2)、 ( 2. 3)、 ( 2. 4)、 ( 2. 5)、 ( 2. 6)を考慮しつつ、

COPを最適化する u，、u，の値を算出することになる 。 この場合、 COPや制約条件の数式

モデルを得ることが容易でなく、さらに精度を上げるためには運転データに基づいて式を逐次同

定する必要があり、探索法を実際に適用するのに困難がある 。

一方、数式モデルを必要としないものとして山登り法があるが、 一般にノイズや遅れの影響を

直接受ける欠点がある。 本最適化制御の場合、操作量 U 1... U 2を変化させた後、定常状態に逮

しCOPへの影響が現れるまでに、外気温や圧縮機周波数等、最適化制御の外的条件が変わって

しまい、操作量の感度を抱握することができない。

そこで、式 (2. 1)の特徴である単調性に着目し、探索法も山登り法も使用しない方法を検

討する。

膨張弁関度を大き くすると、圧縮綴の負荷が減少するので、式 (2. 1)すなわち COPは膨

張弁開度 u，の単調増加関数である 。調整弁開度を大きくすると、凝縮器の熱交換能力が士官加し凝

縮圧力が低まり、圧縮動力は減少するので、 Eは u，の単調増加関数ともなる 。Eを最大化するに

は、不等式制約条件(2. 2)、 ( 2. 3)、 ( 2. 4)、 ( 2. 5)、 ( 2. 6)の範閤内で、

U 1... U 2をできるだけ大きくすればよいことがわかる 。この系は 2つの操作量について評価関数

が単調増加性を有しているといえる。
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色。υ不等式制約条件っき単調関数の最適化問題

前節の課題 (単調性を有した 2変数の系の最適化問題)をより一般的に記述する。

z=f(x，. X，)を単調関数とする。

制約条件

g(x，・ x，);壬O

のもとで

z=f(x，. X，) 
は制約条件の境界上、

g(x，・x，)=0 

において最大値、最小値を持つことを示す。

式 (2. 8)は単調増加関数であるので

dz/dx，;;; 0 または任意の δ、x，に対してf(x，. x，)孟 f(x，+a.x，)

dz/dx，;;;O または任意の δ、x，に対してf(x，. x，)壬 f(x，・ x，+δ) 

である 。

仮に、境界内、すなわち境界を除く領域

g(x"x，)<O 

においてf(x"x，)が最大値を持っとすると、 x，、x，の近傍に制約条件を満足する点、 (x， +δ、

x，)、 (x，、 x，+a)が存在するので、単調増加関数であるf(x，・ x，)より大きい関数値f(x，+δ， 

x，)、f(x，.x， +占)が存在し、最大値を持つ仮定に反する 。 したがって、境界上で最大値を持つ。
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このように綾適化関数に関するアプリオリな知識、この場合の単調性により制約条件の境界上

に最適点が存在することを利用して、簡便な制御アルゴリズムを得ることが、本研究の課題であ

り、これについては 6章で議論する 。
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3 静的 シミュレーションモデル

本章では、外気温の低下に応じた、高効率制御手法の効果を推定するのに必要な冷凍サイクル

のシミュレーション モデルを示す。まず、空調機の権威機器毎に静的な数式モデルを示し、これ

らを連立させることで空調繊の定常状怒におけるサイクルシミ ュレー ションを行う 。なお本研究

においては、弁開度、冷媒流量等を定格近辺に限ることなく、幅広い動作点のシミュレーション

を行えるよう、各t構成機器のモデル化を進める 。

記号の説明

Ac 凝縮器伝熱面積 [ぱ]

Ac. フィンがない場合の管表面積 [m') 
A，蒸発器伝熱面積 [ぱ]

A ，. フィンが無い場合の管表面積 [m') 
C 円管群管外熱伝逮率の式における管配列特性パラメータ

千鳥配列の場合 O. 4 5 
碁盤配列の場合 O. 3 0 

CK 熱通過率比
C pA 空気定圧比熱 [J Ikg • K) 
C .， 冷媒液定圧比赦 [J/kg'K) 
Cv 流量係数 [m') 
d p ・冷媒配管外径 [皿]
d c， 凝縮器伝熱管内径 [田]
d c. 凝縮器伝熱管外径 [皿]
d， ， 蒸発器伝熱管内径 [皿]
d ，. 蒸発器伝熱管外径 [皿]
d，冷媒配管内径(鋼管) [m) 
do 冷媒配管外径(鋼管〉、 (=断熱材内径) [田]
d '0 断熱材外径 (=被覆材内径) [田]
d" ・断熱被覆外径 [皿]
g 重力加速度 [m/s') 
G川 e グラスホフ数 (=g . d.'βLI (J./νJ、冷媒配管外面、空気)
G. 冷媒質量流量(冷媒配管) [kg/s) 
G.. ・冷娘質量流量 (膨張弁入り口) [kg/s) 
G.. 冷媒質量流量 (蒸発器入り口) [kg/s) 
G.. 冷媒の吐出量 (圧縮機出口) [kg/s) 
h エンタルピ [J Ikg) 
H 顕潜熱比 (= C p'・LI(J/r，)
Kc 調J;'f弁全開時の凝縮器熱通過率 [W/m' • K) 

K cv :調整弁動作時の凝縮器熱通過率 [W/m' • K) 

K CT :ぺアチューブ ・平板フィンの凝縮器熱通過率 [11m'・K)
K，蒸発器熱通過率 [W/m'・K)
K 'T :ベアチューブ・平板フィンの蒸発器熱通過率 [官1m'• K) 

Kp 冷媒配管の熱通過率 [官1m'・K)
m 圧縮綴 シ リンダ数(Ä~ロールなので 1 )

n ポリ卜ロープ指数
N 圧縮綴回転数 [rpm) 

Nu ヌッセル卜数 (ジッタス ・ベルタの式)
Nup ヌッセル卜数 (=αp'd p/). A 、冷媒配管外)

NUA ヌッセル卜数 (=αド dc./ ). A、凝縮器管外)
Nu， ヌッセル卜数 (=αc'd c，/ ).ぃ凝縮器管内)
P. 膨張弁入口の冷媒圧力 [Pa) 
p，膨張弁出口の冷媒圧力 [Pa) 
p，圧縮機吸入圧力 [Pa) 
P. 圧縮機吐出圧力 [Pa) 
P， プラントル数 (ジッタ ス・ベルタの式〕
P 'A プラントル数(空気) 、 (= C PA・μA/ λρ

P " プラントル数(冷媒液〉 、 (= C p'・μ，/λ，)

( 197 ) 

R 二相域凝縮熱伝達率の式におけるパラメータ

(=べ/ρι・μL/ργμv ) 

R. レイノルズ数(ジッタス・ぺルタの式)
R .A 凝縮器管外流体レイノルズ数 (=um..'dc./νρ
RoL 凝縮管内流体レイノルズ数 (=UV' dc，/レ，)
s 管内蒸発熱伝達における冷媒流路断面積 [m') 
U 管内流速 [田Is)
U ，膨張弁開度 (%または駆動パJレス数)
U， 調整弁開度

Um・‘。凝縮器空気側フ ィン最小すきまにおける空気流速 [皿Is)
U v ・凝縮器入口冷媒蒸気流速 [田Is)
v. 1膨張弁入口の冷媒比容積 [m'/kg) 
v， 圧 縮機吸入ガス比容積 [m'/kg) 
v. 吐出ガス比容積 [田'/kg)
V. 1シリンダあたりの行程容積 [皿')
V. 単位時間のピストン押しのけ量 [田'/s)
Wc 圧縮仕事 [w) 
W'N 消費電力 [官]
x 乾き度

X" ロックハート・マルチネリ ・パラメ ータ

(= (局主)..， (針。， (針。')

αA 空気側熱伝達率 [官1m'• K) 

αc 凝縮熱伝達率 [W!m' . K) 
α. 。局所蒸発熱伝達率 [W!m"K) 

αE 平均蒸発熱伝達率 [官1m"K) 

αt 冷媒側強制対流熱伝達 (冷媒配管) [官Im"K)
α。 ・空気側自然対流熱伝達(冷媒配管) [官Im'.K)
α，蒸発器における液相成分のみの局所熱伝達率 [官Im"K)
β .空気の温度膨張率 [ I/K) 
α. 冷媒配管外熱伝達率 [W/m"K) 
r ， 冷媒潜熱 [J/kg) 
LlI 管長 [田]

LI P .二相域圧力損失 (調整弁全開時の圧力損失)[Pa) 
LI P ，. 液相成分のみが管内を満たして流れた場合の圧力銀失 [Pa) 
LI p" 調型車弁が働くことによる圧力鎮失地分 [Pa) 
LI(J ・冷媒・管壁温度差(二相域管内凝縮熱伝達)[K) 

LI (J p :空気・管壁(冷媒配管被覆材表面温度)温度差[K)
r 圧力損失係数
ηc 機械効率(圧縮機〕
ηM 電動機効率

刀 体積効率 (圧縮綴)
8 温度
。。 外気温度
κ ・圧縮比 (P./P，) 
). A 空気熱伝導率
).伝熱管または冷媒配管の熱伝導率
). ， 被覆材の熱伝導率
). ，冷媒熱伝導率
). ，断熱材の熱伝導率

μA 空気粘性係数
μL ・冷媒飽和液の粘性係数

μv 冷媒飽和蒸気の粘性係数
レA 空気動粘性係数

νL 冷媒飽和波動粘性係数
ρ 熱交換器出入口平均流体密度
ρv 冷媒飽和蒸気密度
ρL 冷媒飽和波密度
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[.C) 

["C) 

[W/m'K) 
[W/m'K) 
[官/回'K)
[官/凹・K)

[官Im'K)
[Pa・s)
[Pa'S) 
[Pa.s) 
[田'/s)
[皿'/s)
[kg/m') 
[kgl田')
[kg/m') 



3. 1 冷凍サイクル

3. 1. 1 モデル化の考え方

理想冷凍サイクルは図 -3 -1 (a)の凝縮過程 (行程 1-2)、膨張過程(行程 2-3 )、蒸発

過程 (行程 3-4)、圧縮過程 (行程 4-1 )からf構成されるが、実際の冷凍サイクルの場合に

は熱交換器等の圧力銀失が存在する 。そこで、より実際に近いモデルとして、理想冷凍サイクル

に次の点を考慮して、モデルを作成する (図-3 - 2 (b))。

①凝縮器、蒸発器において、管摩療圧力損失がある 。

②凝縮器出口において、冷媒は過冷却状態にある 。

③蒸発器出口において、冷媒は飽和状懲以外に、湿りまたは過熱状態となりうる 。

④圧縮機において冷媒は不可逆断熱変化する。

さらに、最適化制御において冷媒流量が大きく変化するため、モデルを

⑤冷媒流量の大きな変動範囲で適用できる 。

ようにする 。 このため、熱交換器の熱通過率の値は報告されている鉄伝達率の実験式を利用し

て算出することとする 。 一方、熱交換器の圧力銀失は、膨張弁と調~弁の鍋失が系全体の鍛失に

おいて支配的であることと、熱交換器の形状より圧力損失モデルを構築するとモデルが複雑にな

ることから簡易な現象モデルとする 。

蒸発器 室内空気

図-3 -1 理想、冷凍サイクル

問
白』

.， 
0.. 

千司

出

干ミ

出

比エンタルピ J/kg 

図-3 -1 (a)理想冷凍サイクルの p-h線図

比エンタルピ J/kg 

図 3 -1 (b)目標とするモデルの p-h線図
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3. 1. 2 モデル化の手法 〈回路要素化)

空調機とは、いくつかの織成緩器からなる 「接続系」としてとらえることができる 。また、各

権威機器は、エネルギ変換要素として認設できる 。そこで、空調機を、各t脅威要素から成り 立つ

成り立つひとつの系 (システム)としてみると、系はエネルギの授受をともなう 「連結系」とし

て記述できる 。

図-3 -3 (a)は冷凍織をこのような視点から表したものである 。

このように接続系を入出力ポートによる単位要素の連結系として考えることは、系をマクロに

みるうえで有効であるわけだが、ここで、さらにエネルギ授受の様相を詳しくみたい場合には、

各ポートにおいて 「位差量」と 「流通量」とを分けて取り扱うことが有効である 。図-3 -3 (b) 

は、ポートによる各締成要素の連結系から、回路論的視点に基づく位差量、流通量端子による端

子接続系へ展開させたものである 。

(a) 

、
•• 
，，，
 .hu 

，，，、
、

図-3-3 各権威要素の端子接続系

本研究で扱う系では、流通量として流量を、位差量として圧力とエ ンタルピをとる。

図-3-4は、権威要素の入出力端を表したものである 。すなわち、位差量として冷媒圧力と

( 200 ) 



比エンタルピ、流通畳として質量流量をとり、外気温度などの外部負荷条件、電動機回転数など

の操作量を外部入力として表そうとするものである。そして、まず各締成要素の特性をこのよう

な入出力蛸の関係として捉え、つぎにその接続系 (この場合閉じた系となる )としての冷凍機の

特性 (例えば、運転条件や COPなどの注目すべき出力特性)について考察を進める。

INPUT 

冷媒圧力 P， 
比エンタルピ h，
冷媒質量流量 G"

外部負荷条件

屋内温度
外気温度

運転条件
圧縮織周波数
送風儀風量設定
膨張弁開度
調皇室弁開度

OUTPUT 

冷媒圧力 P。

比エンタルピ h0 

冷媒質量流量 G.0 

冷房能力
冷媒過熱度
冷媒過冷度
冷媒蒸発温度
冷媒凝縮温度

空気吹出温度
圧縮機消費電力
送風機消費電力
COP 

図-3-4 機成要素の入出力端表示

また、本宣言における変数の添字説明用の概念図を図 -3-5に示す。

帽

"-

千弐

出

3. 2 圧縮機

飽和液線 飽和蒸気縁

7 

比エンタルピ J!kg 

図-3 -5 冷凍サイクル (変数の添字説明)

本空調機用の圧縮被は密閉型であり、圧縮機ユニッ卜まで導かれた低温・低圧の冷媒は電動機

を冷却し、さらに圧縮機のシリンダ壁との問でも熱交換がある 。このため、圧縮繊の特性は理論

解析だけでは犯握できないので、この点については実験的に求める 。

3. 2. 1 基礎式

冷媒吐出量 G..=V‘・ η./v，
4・リトロー7'変化

圧縮仕事

消費電力

3. 2. 2 

P7V1
n= P，V，D 

Wc= η.ffi よ P，V， {(与 何 一1) _N 
n- ) P， 60 

W'N=WC/ (ηM・ηC)

圧縮綴のマルチポートモデル

( 3. 1) 

(3. 2) 

( 3. 3) 

( 3. 4) 

以上に述べた式 (3.1)- (3.4)を連立させることにより、圧縮綴の特性を図 3 -6 

に示すような入出力関係をもっ回路要素として捉えることができる 。

INPUT 

冷媒圧力

冷媒圧力

比エンタルピ h，
冷媒質量流量 GR1

圧縮機周波数H

3. 3 凝縮器

OUTPUT 

冷媒圧力 P， 
比エンタルピ h，
冷媒質量流量 G.. 

→ 圧縮織消費電力 W'N

図-3 -6 圧縮機の入出力端表示

凝縮器の管内冷媒側の熱伝達については，過冷域，ニ相域，過熱域の 3つの領域に分けて考え

る必要がある 。熱交換部を 3つの領績に分割する手法については、例えば遠藤.)による報告を参

照されたい。

そこで、冷媒側熱伝達率は、二相域を杉本らの凝縮熱伝達率の式により、過熱域および過冷域

を対流熱伝達率のジッタス・ベルタの式により求める 。笠気側熱伝達率はSch田idtの式により求め

る。

3. 3. 1 凝縮器管内冷媒側熱伝途率

( 1 )過熱域および過冷域における熱伝達率 αc 

代表的な管内乱流熱伝達率の式である、ジッタス ・ベルタの式を用いる 。

N，=0.023Re'・Pr 0 .4 ( 3. 5) 

( 2 )二相域における熱伝達 αc 

蒸気速度が比較的大きく主として環状流域にある平均の凝縮熱伝逮率 αcは，杉本ら 14) (例え

ば藤井らによる実験式")によってもよ L、)により示された式を、代表長さとして伝熱管内径を用

いて整理し直すと次式となる 。



NUL= 1日xl0-'(_R守主L)o"Hーい ( 3. 6) 

これより、

αc=N.LA L/dc， ( 3. 7) 

3. 3. 2 空気側熱伝達 αA 

空気側熱伝逮は. Sch田idt L5'により次のようにまとめられており，これを基に推定することが

できる 。

Sch四idtの式

Nu....=C. RêO.625Pr....1バ (Ac/Aco) -. '" 

aA=NuA~ 
UC。

3. 3. 3 熱通過率 Kc 

( 3. 8) 

(3. 9) 

以上の結果を元に伝熱管の熱抵抗も考慮すれば，ベアチューブ ・平仮フィンの熱通過率 KCT[f 

/m'.K]は，次式より求めることができる 。

」ー = __lー + 斗ιIn (..9..s....) + ー止ム~ .ム~ (3. 1 0) 
CTαc 2 A . d c， α̂  d Co A c. 

ただし、実機に用いられている凝縮器はぺアチューブ・ルーパフィンであるため、大島らの論

文22'をもとに算出した補正係数ト 43を計算値KCTに乗じる 。

K c = 1. 43 K CT 

3. 3. 4 圧力銀失

圧力銀失は次の損失係数の式を仮定して、実験より求める 。

LlP.=(・ρu'/2 

3. 3. 5 凝縮器の熱収支

以上の結果より、凝紛器全体としての熱収支の式は次のようになる 。

QC=GAC C'A (8A，， -8AC，) 

=G" (h，-h，) 

( 3. 1 1 ) 

( 3. 1 2) 

[i] (3. 1 3) 

[i] (3. 1 4) 

3. 3. 6 凝縮器のマルチポートモデル

以上より、凝縮器は図 -3ー7に示すような入出力関係をもっ回路要素として表すことができ

る。

INPUT 
冷媒圧力 P， 
比エンタルピ h，

冷媒質量流量G"

OUTPUT 
冷媒圧力 P， 
比エンタルピ h，

冷媒質量流量 G.. 

外 気 温度1 一一一一_j L一→ 「交換熱量
送風機周波数 d ‘冷媒過冷度

図-3 -7 凝縮器の入出力端表示

3. 3. 7 凝縮圧力調整弁付きの凝縮器

(1)熱通過率 K cv 

凝縮圧力調整弁が働くときの熱通過率 Kcvは，調整弁が働かない場合の熱通過率 Kcと、熱通過

率比 CKとの積とする 。

K cv = K c・CK ( 3. 1 5) 

熱通過率比 CKは、調重弁開度 u，と外気温度 8.の関数とする。

CK=f，(u，.8.) (0< u，豆 100耳) ( 3. 1 6) 

( 2 )圧力損失LlP c 

凝縮圧力調整弁が働くときの凝縮器圧力鍋失LlP c は，調整弁が働かない場合の圧力銀失 (

(3. 1 2 )のLlP.)と、調整弁が働くことによる圧力損失の増分LlP vの和として記述する 。

(式(3. 1 7) ) 

LlPc=LlP.+LlPv ( 3. 1 7) 

ここで、LlP vは、調整弁閲度 u，と外気温度 O。の関数とする 。

Ll P v = f ， (u" 8.) (0く u，壬 100~ ) ( 3. 1 8) 

3. 4 膨張弁

膨張弁における変化は等エンタルピ変化である

h. = h， ( 3. 1 9) 

冷媒の流量は、

G，，=Cv，Jp，-ps/v. [kg/s] (3.20) 

電気式膨張弁を用いた場合流量係数 Cvは、印加したパルス数 pの関数として表すことができる 。

Cv=f，(u，) (3.21) 

(開度%表示の時0<u ，~玉 100 、印加パルス数表示の時0 < u ， ~玉 2000)



INPUT 
冷媒圧力 P. 
比エ ンタル ピ h.
冷媒質量流量G.. 

膨張弁開度 u，

3. 5 蒸発器

OUTPUT 
冷媒圧力 p， 

比エンタルピ h，
冷媒質量流量 G"

→膨張弁流量係数 Cv

図-3-8 膨張弁の入出力端表示

蒸発器の管内冷媒唄IJの熱伝達は，ニ相域と過熱域に分けて計算する 。

3. 5. 1 蒸発器管内冷媒側熱伝達率

(1 )二相場における熱伝達 αE 

管内局所蒸発熱伝達として、乾き度の関数で表現されたCollierの式があり，これを乾き度で積

分することにより平均の蒸発熱伝達率 αEを推定することができる 。ただし，積分にあたってはド

ライアウトにより熱伝達が激減することを考慮して，乾き度 0-0. 9の範囲で、局所熱伝達率

α.を積分することとする 。

Collier20
)による局所管内蒸発熱伝達の式は次の通り。

α./αL = 2. 17 (1/ X " )。 γ (3. 2 2) 

[i/ぱ ・KJ ( 3. 2 3) 

平均蒸発熱伝達率αd;t式 (3.22)、 ( 3. 2 3 )より得られる局所蒸発熱伝達率 α.を積分

して求める 。

GE=J:agedx ( 3. 2 4) 

( 2 )過熱域の熱伝達率 αE 

凝縮器と同様にジッタス ・ベルタの式を用いる 。

3. 5. 2 圧力損失

凝縮器と同様に損失係数の式を仮定して、実験より求める 。

3. 5. 3 熱通過率 K， 

」ー= _jー + ___Q_ム~1 n (-l;!__'_') +ーヰムー・ム=
KETα ， 2A 'd" α̂  d Eo A E 

K， = 1. 86K ET 

3. 5. 4 蒸発器の熱収支

蒸発器全体としての熱収支の式は次のようになる 。

Q，=G.， C，. (8..，-8.，，) 

=G" (h，-h，) 

3. 5. 5 蒸発器のマルチポートモデル

[官]

[官]

( 3. 2 5 ) 

( 3. 2 6 ) 

( 3. 2 7 ) 

(3. 2 8) 

以上より、蒸発器のモデルは図 -3-9に示すような入出関係をもっ回路要素として表すこと

かできる。

INPUT 
冷媒圧力 p， 
比エンタルピ h，
冷媒質量流量G.曇

室 内温度.

送風機周波数 d

OUTPUT 
冷媒圧力 P， 
比エンタルピ h，

冷媒質量流量 G"

[冷房能力
冷媒過熱度
冷媒蒸発温度
空気吹出温度
送風機消費電力

図-3-9 蒸発器の入出力端表示

3. 6 冷媒配管

各締成要素を接続している冷媒配管についても入口における冷媒流量、比エンタルピ、圧力を

与えて出口における冷媒流量、比エンタルピ、圧力を算出するモデルとして捉える 。膨張弁が室

内機に付設される場合、冷媒配管として考慮する必要があるのは次の 3つの部分である 。

(1 )圧縮機から凝縮器に至る冷煤配管

(日〉凝縮器から膨張弁に至る冷媒配管

(田)蒸発器から圧縮機に至る冷媒配管

冷媒配管における圧力鍋失は、通常、管内の冷媒が単相流であることから、液相か気相かによ

りブラジウスの式かニクラゼの式を用いて算出する 。

3. 6. 1 冷媒配管における熱伝逮

. 一般に、空調機用冷媒配管は図 -3 -1 0のような情造をしており、その管内面積基準の熱通

管内面積基準の熱通過率 K'Tは、管内外の熱伝達率により求められるが、これはベアチューフ | 過率は、管内冷媒側及び管外空気側の熱伝達、ならびに鋼管、断教材、被覆材それぞれの熱伝導

平板フィンの場合の値であるのに対し、実機に用いられているものは内面らせん鴻付き管 ・ル | を考慮して次式で示される 。

ーパフィンである 。このため、大島らの実験結果22)による補正係数1.86を 式 (3. 2 5 )に示す

KETに乗じた{直K，を蒸発器の熱通過率K，とする 。 L =_j一+止ιln(心)+ J!..ιln (心的 +fuーln(J!....u:) + _d_ιー
K， α， 2 A _.. 'd " 2 A ， d 0 2 A ， ' d '0' d"・α。 (3.29)
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図 3 -1 0 冷媒配管の構造

空気側の自然対流熱伝達は、前述した強制対流熱伝達とその伝熱機備が異なるので、次にまと

めてお く。

[空気側自然対流熱伝達]

水平管外面の自然対流熱伝達に関しては次の式にまとめられている 。21)

Nu，=0.53・(Gr̂・Pr̂) ，/. (10・く Gr̂ .Pr̂ <lO・) ( 3. 3 0) 

3. 6. 2 冷媒配管のモデル

以上より、冷媒配管のモデルは交換熱量に関して次のような式にまとめられる 。

Q，=G. (h，-h.) [W] 

=A，K" LJ(}， [W] (3. 31) 

LJ(}，=(}，-(}̂ [K] 

ここで、添字 1、oはそれぞれ冷媒配管の入口、出口を表す。また、式 (3. 3 1 )に表され

る温度差は配管入口の冷媒温度と空気混度の差で代表させるものとする 。

上式と圧力鎖失の式より冷媒配管のモデルは図 -3-111こ示すように入出カ端特性として表

示される。

lNPUT 

冷媒圧力 P， 
比エンタルピ h，
冷媒質量流量G.， 

OUTPUT 

冷媒圧力 P。

比エンタルピ h。

冷媒質員流量 G.0 

室内温度司

外気温度 ー

図-3 -1 1 

[冷媒圧力銅失

交換熱

冷媒配管の入出力鋪表示

3. 7 サイクノレシミュレーション

前節までに示した各要素の特性式に、熱交換式、熱収支式や冷媒の物性式等、 (本報告では省

略した)を加え、サイクルに沿って冷媒の流れる方向に結合することにより、全体のシミュレー

( 207 ) 

ションが行える (図 -3-12)。

各t脅威要素について入口条件より出口条件を算出する関係式を以下に示す。

(1 )圧縮機か ら凝縮器へ至る冷媒配管

P，=F， (P，. h，. G.，) ( 3 3 2 ) 

h，=F， (P，. h，. G.，) (3. 3 3) 

G.， =G.， ( 3. 3 4 ) 

(2 )凝縮器

P，=F， (P，. h，. G.，) ( 3. 3 5 ) 

h，=F. (P，. hト G.，) ( 3. 3 6 ) 

G.，= G.， ( 3. 3 7 ) 

(3 )凝縮器から膨張弁へ至る冷媒配管

P.=F， (P，. h，. G.，) ( 3. 3 8) 

h.=F， (P，. h，. G..) ( 3. 3 9 ) 

GR4= GR3 ( 3 4 0 ) 

(4 )膨張弁

P，=F， (P.. h.. G..) ( 3. 4 1 ) 

h ，= h. ( 3. 4 2 ) 

GR5= GR4 ( 3. 4 3 ) 

( 5 )蒸発器

P，=F. (P，. h，. G.，) ( 3. 4 4 ) 

h.=F， (P，. h，. G.，) (3.45) 

GR6= GR5 ( 3. 4 6 ) 

( 6 )蒸発器から圧縮機へ至る冷媒配管

P，=FIO (P，. h.. G.，) ( 3. 4 7 ) 

h，=FII (P.. h.. G.，) ( 3 4 8) 

GR7=GR6 ( 3. 4 9 ) 

( 7 )圧縮機

圧縮機の入出力関係式は冷媒吐出量の式 (8)とポリトロープ変化の式 (9 )だけであるので、

これを冷媒の特性により比容積をエンタルピに変換して

P.=F" (h.. P，. h，) 
G..=F" (P，. h，. G.，) 

( 8 )圧縮機出口と凝縮器入口の関係

P ，= P. 
h ，= h. 

( 3. 5 0 ) 

( 3. 5 1 ) 

( 3. 5 2 ) 

( 3. 5 3) 

G.，=G.. (3.54) 

以上の式では、未知数より式が lつ不足する 。そこでもう一つの拘束条件を設定する必要があ

る。これまでの研究 (8)・何ト (10)では、冷凍装置の冷煤封入量に着目し、サイクル内の全封入

が不変であることを拘束条件としている。

しかしながら、本研究で対象としているシステムでは、凝縮器の有効伝熱面積を冷媒液レベル

により制御する方式の凝縮圧力制御を採用し、大容量の受液器を設けているため、冷媒封入量の

不変性がサイクルの状態決定の拘束条件とならないとみなし、凝縮器の過冷却度を一定と仮定し

た。本シミュレーションにおいては、凝縮器過冷却度を実験により求めた値、 2[K]とした。

F.. (P，. h，) =2 (3.55) 
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