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1.1 本研究の背景 

 近年，地球温暖化により世界的な種々の環境変動が引き起こされており，温暖化対策

のため二酸化炭素（CO2）排出量の削減が求められている．日本でも，CO2排出量を 2020

年までに 2005年度比 3.8%低減を目標として様々な取組みがなされている．図 1.1には，

2013 年度の日本における CO2排出量の部門別内訳(1)を示す．この中で，商用車，乗用車

などの自動車全般である車両を含む運輸部門は全排出量の 17%を占めている．全体の

CO2排出量削減に向けては車両からの CO2排出量削減は必須である．車両では，燃料を

消費した量に比例して CO2排出量が増加する．これらの背景から，車両の燃料消費率（燃

費）低減が求められている． 

車両の燃費低減に向けて，エンジンの効率向上や空力の改善など様々な取り組みがな

されている．近年最も有力な燃費低減技術として，エンジンに加えて電気モータをパワ

ートレインとして併用するハイブリッド自動車（Hybrid Vehicle：HV）がある．HV は

市場に登場以来，燃費の低い環境対応車両として広く受け入れられている(2)．HV の多

くは，エンジンコンパートメント内に電気モータおよび電気モータ駆動のためのインバ

ータがエンジン本体と別に追加配置される．一方で，エンジンコンパートメントのスペ

ースは限られており，各コンポーネントの小型化が求められている． 

図 1.2 に，インバータのパワー密度の変化を示す．インバータのパワー密度は，小型

化要求のため年々増加していることが分かる．特に，HV 用インバータは搭載スペース

に限りがあるため非常に高いパワー密度が必要となっている．図 1.3 に，HV 用インバ

ータの一例を示す．インバータは，複数のパワー半導体を用いて直流を交流に変換し，

モータへ供給している．パワー半導体は，直流を交流に変換する際の損失により発熱す

る．大きさはわずか数ミリから十数ミリ四方にもかかわらず，インバータに用いられる

パワー半導体の発熱は 1 つあたり 100W を超える．そのため，パワー半導体を内蔵した

パワー半導体モジュールを如何に冷却するかが重要である． 

図 1.4 に車両用熱交換器の伝熱面熱流束ならびに熱交換器に必要な熱伝達率を示す．

従来から用いられている代表的な熱交換器であるエンジンラジエータでは，熱流束は

0.1MW/m
2 未満と低い．小型化の要求により熱流束は増加傾向であるが，将来的にも

0.1MW/m
2 程度と見積もられている．これは，熱伝達率が低い空気との熱交換を行うた

めに，放熱面積を非常に大きくしているためである．その結果，エンジンラジエータ内
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部を流れる冷却水部分に要求される熱伝達率は 1000～2000W/m
2
K 程度である．これは，

後に詳細を示すフィンによる伝熱面積の拡大等により容易に達成できるレベルである．

一方，パワー半導体モジュールを冷却するための HV 用インバータ冷却器の伝熱面熱流

束は 0.1MW/m
2を大幅に超える非常に高い値となっている．また，HV 用インバータに

用いられるパワー半導体そのものや，冷却器への小型化要求に伴い，熱流束は増加する

傾向となっている(4)． 2012 年には 0.3MW/m
2を超える熱流束となっており，2025 年に

は，1MW/m
2 に到達することが予想される．また，パワー半導体として用いられる

Si-IGBT（Insulated Gate Bipolar Transistor）の耐熱はおよそ 150℃であり，パワー半導体

から最終的な放熱先である空気（30℃）までの温度差を考慮すると伝熱面と冷却水との

温度差は約 35～40℃で除熱する必要がある．したがって， 2025 年には 30000W/m
2
K も

の熱伝達率が必要になると予想される．HV 用インバータ冷却器には，従来のエンジン

ラジエータなどと比べ，大幅な熱伝達率の増加が求められている． 

 

 

Fig.1.1 CO2 emissions sector in Japan (2013FY) 

  

7.7% 

32.7% 

17.2% 

21.3% 

15.3% 

3.6% 
2.1% 

0.1% 
エネルギー転換部門（発

電所等） 
産業部門（工場等） 

運輸部門（自動車等） 

業務その他部門（商業・

サービス・事務所等） 
家庭部門 

工業プロセス 

廃棄物（消却等） 

農業・その他 



4 

 

 

Fig. 1.2 Power density of Invertor 

 

 

Fig. 1.3 HV Power Control Unit Invertor 
(3)
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Fig.1.4 Heat flux and heat transfer coefficient of heat exchangers for vehicle 

 

Table. 1.1 Techniques of heat transfer enhancement 

分類 手段 

実効伝熱面積拡大 a)フィン（コルゲートフィン等） 

温度境界層厚み低減 

b)フィン（ウェーブ，ルーバー等） 

c)衝突流，ディンプル 

d)脈動流 

 

熱伝達率の増加に向けては，従来から様々な手段が研究されている．表 1.1 に，主な

対流熱伝達率の増加手段の一覧を示す．この中で，特に HV 用インバータ冷却器に適用

されてきた実効伝熱面積拡大および温度境界層厚み低減の各手段の詳細を以下に示す． 

a)フィンによる実効伝熱面積拡大 

 従来から最も多く取り組まれてきた技術である．熱交換器の流路内部にフィンを設置

することにより，元の伝熱面積の数倍から十数倍もの伝熱面積を作り出すことができる．

流路はフィンを増やすほど微細化するため，一般にフィンを設けることにより流路内の

流れは層流となる．層流では，乱流時と比べ熱伝達率は低くなる．しかし，層流化によ

る熱伝達率の低下以上に伝熱面積を拡大することで，フィンを用いない伝熱面積拡大前

と比べ大幅な伝熱量増加が得られる．従って，フィンを設けることで見かけ上の熱伝達

率が増加する．従来から，フィンピッチを低減することで面積拡大を図ったマイクロチ
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ャネルについての検討が数多くなされている(5) (6)．マイクロチャネルは直線状のフィン

で流路を数 μm から数百 μm に微細化し，伝熱面積を拡大した熱交換器である．今日で

は，マイクロチャネルは圧損の増加に対する熱伝達率の増加が最も大きい技術として知

られている(7)．しかし，実際の車両の使用環境ではフィンピッチを低減するほど流路は

狭くなり，異物による目詰まりの可能性が増加する．目詰まりが生じたフィンには流体

が流れなくなるため熱交換できなくなる．その結果，伝熱面積の拡大効果が失われ伝熱

性能は低下する．長期にわたる熱交換器の信頼性確保のため，フィンピッチは異物によ

る目詰まりのない流路幅の確保が必要である．目詰まりのない最小流路幅は経験的に定

められるもので，現状約 1mm 以上の流路幅の確保が必要である．そのため，フィンピ

ッチ低減による伝熱性能増加には限界がある． 

b)フィンによる温度境界層厚み低減 

フィンによる伝熱面積拡大は，上述したように信頼性確保のための流路幅確保が必要

なことから限界がある．さらなる熱伝達率増加のため，フィン形状を工夫することでフ

ィン上の温度境界層を薄くし，熱伝達率を増加させることができる．ルーバーフィン，

オフセットフィン，ピンフィン，ウェーブフィンなどが該当し，現在多くの車両用熱交

換器に用いられている． 

図 1.5 に，ストレートフィンとルーバーフィンの温度境界層およびヌセルト数 Nu の

概念図を示す．なお，Nu は式（1.1）で定義される． 

Nu=h･L/k (1.1) 

ここで，h(W/m
2
K)は熱伝達率，L(m)は代表長さ，k(W/mK)は流体の熱伝導率である．ス

トレートフィンでは，フィン入口では流体温度は一様であり温度境界層は非常に薄い．

温度境界層が薄いと，フィン近傍の流体とフィンとの温度差が大きいため Nu は大きい．

フィン入口から下流に行くに従いフィン近傍の流体が温められる．その結果，温度境界

層が発達し温度境界層は厚くなる．温度境界層が厚くなるに従い，壁面と流体との温度

差が小さくなるため，Nu が低下する．一方，ルーバーフィンでは，フィンの流れ方向

の途中に設けられた切れ込み（ルーバー）によりフィン近傍の流体が流路中央の流体と

入れ替わる．このため，温度境界層の発達はルーバー上流端で遮られ，ルーバー上で再

び温度境界層が薄い状態から発達を始める．このように，温度境界層が常に薄い状態を
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作り出すことで，熱伝達率の増加を図ることができる．ルーバーフィンは切れ込みを入

れる形状のため，フィンの肉厚を厚くすることが製造上困難である．一方で，フィンが

薄いほどフィン効率が低下する．ここで，フィン効率とは，伝熱部と接続されたフィン

底部からフィン先端までの温度均一性を示す指標である．フィン底部からフィン先端ま

で同じ温度の場合，フィン効率は最大の 1 となる．フィンが厚く，フィン高さが低いほ

ど，また，フィンの熱伝導率が高いほどフィン先端まで熱伝導により熱が輸送される．

その結果，フィンの温度は均一に近づき，フィン効率は高くなる．また，フィン表面か

ら流体が熱を奪う性能が低い場合，すなわち熱伝達率が低い場合もフィンの温度は均一

に近づくためフィン効率は高くなる．フィン効率が低い場合，フィンによる伝熱面積拡

大の効果は小さくなってしまう．このフィン効率の観点から，フィンが薄いルーバーフ

ィンは，一般的に熱伝達率の小さい気体との熱交換器に用いられる． 

 

Straight fin                Louver fin 

Fig. 1.5 Boundary layer and Nu 

 

図 1.6 にピンフィンおよびウェーブフィンの形状を示す．ピンフィンやウェーブフィ

ンを用いた場合，流れはフィンにより曲げられる．流体が流れ方向を曲げられる際，流

体はフィン壁面に対し近づく流速成分を持つ．そのため，フィンから加熱されていない

流路中央の流体がフィン近傍へ供給される．その結果，温度境界層は薄くなり，熱伝達

率を増加させることができる．ピンフィンやウェーブフィンも，隣のフィンとの間隔，

すなわちフィンピッチを低減することで単位長さあたりの流れを曲げる回数が増える．

すなわち熱伝達率を増加させることができる．しかしながら，前述したとおり信頼性確

保の観点から流路幅確保が必要であるため，フィンピッチ低減には限界がある． 

Thermal boundary layer 

Fin surface  
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        Pin fin                  Wave fin 

Fig. 1.6 Fin type 

 

c)衝突噴流，ディンプルによる温度境界層厚み低減 

図 1.7 は，衝突噴流における流れの状態を示す．高温壁に衝突する流れにより，衝突

部中心では前述したピンフィンやウェーブフィン同様に温度境界層を薄くすることが

できる．温度境界層が薄くなった結果，噴流が衝突部中心では高い熱伝達率を得ること

ができる．一方，衝突部中心から離れるに従い熱伝達率は低下し，熱伝達率に大きな分

布ができる(8)課題がある．伝熱面を均一な熱伝達率で冷却するために，複数の噴流を用

いた衝突噴流群についても研究されている（9）．しかし，噴流を伝熱面に対し垂直方向

から衝突させる流路構造が必要となることや，噴流群を実現するために熱交換器の流路

構造が複雑化，大型化する． 

図 1.8 にディンプル伝熱面の形状例を示す．a は平面図，b は二点鎖線での断面図で

ある．ディンプルの形状は凹型が一般的であるが，伝熱フィンなどに押し出し成型等で

敷設する場合は，一方の表面には凹型のディンプルが，もう一方の表面には凸型のディ

ンプルが形成される．共に伝熱を促進する効果が期待できる． 

凹型において，流れはディンプル前縁にて壁面から剥離し，渦を生成すると共にディ

ンプル下流で流れの再付着により温度境界層の破壊と温度境界層の厚み低減効果が得

られる．その結果，熱伝達率を増加させることができる．また，凸型でも頂点から剥離

した流れが渦を生成すると共に，下流での再付着により温度境界層破壊と温度境界層の

厚み低減効果が得られる．ディンプルは壁面近傍の流れに大きく影響し，流路中央部へ

の影響は小さい．その結果，圧力損失を大きく増加させることなく熱伝達率を増加させ

ることができる(10)(11)．前述したように，フィンや流路へのディンプル敷設は，薄板状の

U U 

F
in
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it

ch
 

F
in
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it

ch
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フィンや冷却器流路に押し出し成型等により容易に作ることが可能である．近年では，

各種フィンとディンプルを組合わせた熱交換器も開発されているが，劇的に熱伝達率を

増加させるには至っていない． 

以上に述べた各種の熱伝達率増加手段のうち，現在 HV 用インバータ冷却には主にフ

ィンによる伝熱面積拡大とディンプル等による温度境界層の厚み低減が主に取り組ま

れている．なお，流れは全て時間的に変化のない定常流における熱伝達率について検討

されている．冷媒をインバータ冷却に用いられる液体と想定した場合の熱伝達率は，最

高でも 20000W/m
2
K 程度であり，更なる熱伝達率増加が必要である． 

 

Fig. 1.7 Jet flow 

 

Concave type               Convex type 

Fig. 1.8 Dimple 

Hot wall 

Nozzle 

Jet flow 
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d)脈動流による温度境界層厚み低減 

流体の駆動方法を，定常流ではなく脈動流とすることにより熱伝達率を増加させるも

のである．本論文では，脈動流を以下の流れと定義する． 

・バルク流速が，時間とともに増加と低下を周期的に繰り返す． 

・一周期の時間平均では一方向へ流れ，一定の正の流速を持つ． 

図 1.9 は脈動流と定常流の概念図である．なお，バルク流速 ub(m/s)は流路断面におい

て空間平均した流速である．脈動流に対し，定常流はバルク流速が時間変化しない流れ

である． 

脈動流を用いることで，熱伝達率が定常流に対して増加することが従来から報告され

ている(12) - (18)．また，伝熱面の形状によっては，定常流に対して最大 350％の熱伝達率

増加が報告されている(19)．脈動流を HV 用インバータ冷却器に適用することで，熱交換

器の熱伝達率を増加させることができる．さらに，従来定常流により検討されてきた各

種フィンや冷却器表面形状との組合せにより，熱伝達率 30000W/m
2
K を満たす可能性を

有していると考える．中でも，現在のフィンや冷却器に追加敷設できるルーバーやディ

ンプルとの組合せによる性能向上が期待される． 

従来，HV 用インバータ冷却器では，冷却水の駆動方法には定常流が用いられてきた．

駆動が簡便である事や，定常流における熱伝達率や圧力損失に関しての理論や実験式が

豊富に存在しており，それに基づいて各種熱交換器およびシステムが設計されてきたた

めである．近年では，流体駆動用ポンプの電動化が進み，駆動自体は容易に制御できる

ようになっている．脈動流制御も流体駆動用ポンプの回転数制御により可能となった．

一方で，脈動流による熱伝達率への影響については，これまでに限定的な条件下におけ

る熱伝達率への影響について基礎的評価が報告されているだけである．さらに，脈動流

による圧力損失への影響についても熱伝達率とは別に評価，報告されている．従って，

熱交換器への脈動流の適用に向けては圧力損失への影響についても明らかにする必要

があり，脈動流における熱伝達率および圧力損失への影響を明らかにすることが重要で

ある． 
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1.2 脈動流の従来研究と本研究の目的 

脈動流における熱伝達率は，脈動平均レイノルズ数 Remおよび振幅比 A，周期 T（s）

を指標として整理が試みられている．ここで，Rem は時間変化するレイノルズ数 Re の

脈動一周期平均であり，式（1.2）にて定義される．また，レイノルズ数 Re は式（1.3）

にて定義される．なお，定常流においては流速に時間変化がないため，Rem=Re となる．

また，振幅比 A は式(1.4)にて定義される． 

T

dt

m




Re
Re  (1.2) 



Lub Re  (1.3) 

  mA ReReRe minmax   (1.4) 

ここで，ub(m/s)はバルク流速，L（m）は代表長さ，ν（m
2
/s）は流体の動粘性係数であ

る．添え字 max は脈動流における最大値，min は最小値である． 

Rem が 3000 以上，すなわち定常流においては発達した乱流となる条件での脈動流の

熱伝達率について，脈動の条件により熱伝達率の増加や低下に関して報告されている．

石野ら(20)は，Rem=8000 における円管内空気脈動流の熱伝達率を実験により明らかにし

ている．脈動流の振幅比 A＝1 から 2 における熱伝達率が定常流での熱伝達率を下回る

ことを報告している．一方で，振幅比 A が 2.5 以上では振幅の増加とともに熱伝達率も

増加し，振幅比 A=4 においては定常流に対し熱伝達率がおよそ 1.5 倍に増加する事を報

告している．また，Barker ら(21)は，Rem=8000 から Rem=30000，振幅比 A =0.5 から A =2

まで増加させた際の管内空気脈動流での熱伝達率の測定を実施している．振幅比 A が大

0 0 

 

u
b
 

(m
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図 1.9 Pulsating flow and steady flow 

(a) Pulsating flow (b) Steady flow 
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きくなると乱れが層流化し，伝熱面の平均熱流束が定常流に対しわずかに低下すること

を報告している．また，Wang ら(22)は，Rem =25000 における脈動流での管内熱伝達率を

2 次元の数値解析より求め，石野らの結果と同様に振幅の増加が熱伝達率の増加に大き

く寄与することを報告している．これらの研究においては，熱伝達率が増加する条件お

よび低下する条件があるものの，熱伝達率の増加条件と低下条件の違いについては明確

にされていない．また，熱交換器への適用時には重要な性能指標となる圧力損失への影

響については十分に検討されていないのが現状である． 

脈動流による圧力損失への影響については，条件により乱れが抑制され圧力損失が低

減する報告がなされている．井口ら(23)(24)は円管内空気脈動流の乱れ構造について実験調

査を行っている．脈動流において乱れが層流化する再層流化が加速時の圧力勾配を用い

て整理できることを報告している．さらに，長方形断面流路においても再層流化が加速

時の圧力勾配を用いて整理できることを確認している．また，Iwamoto ら(25)や相馬ら(26)

は，直接数値計算および実験にて Remが約 3000 の脈動流における摩擦抵抗の調査を行

い，加速時の再層流化による平均摩擦抵抗の低減や，摩擦抵抗低減に最適な脈動周期の

存在を報告している．同時に，条件によっては摩擦抵抗が定常流より増加すること報告

した例(27) (28)もある．一方で，角田ら(29)は，脈動流における曲り管内の圧力損失につい

て，Rem=20 から Rem=50000 の範囲で調査を行っている．振幅比 A に相当する流量比が

動力損失に与える影響を調査し，流量比が動力損失に大きく影響すること，一般に定常

流より動力損失が大きくなることを報告している．また，くぼみ付流路内における脈動

流の圧力損失について，国次ら(30)は周波数増加とともに圧力損失が増加することを報告

している．以上に示した通り，脈動流はその条件により圧力損失の低減と増加の相反す

る結果が報告されている．また，これらの研究では，圧力損失と熱伝達率との相似性を

示唆するものもあるが，実際に検証・報告された例はまれである． 

Rem =3000 以下の脈動流，すなわち定常流において遷移領域から層流となる条件での

脈動流についての熱伝達率への影響についても多数の報告がされている．望月らは数値

解析により，円管内の自然対流を考慮した層流脈動流の熱伝達率を求めている(31) (32)．

その結果，定常流に対し脈動流では自然対流による二次流れ構造が変化することにより

熱伝達率が低下することを報告している．一方で，松尾ら(33)や齋藤ら(34)は Rem＝920 お

よび Rem＝3000 における矩形管内脈動流の熱伝達率と流動状態について，実験及び可視
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化により明らかにしている．伝熱面の局所熱伝達率は定常流に対して Rem＝920 におい

て最大 1.4 倍，Rem＝3000 において最大 2.5 倍増加することを報告している．同時に，

流速の低下する減速期間において流れに乱れが生じていることを可視化により確認し

ている．また，Jin ら(19)は三角溝付き流路において，Rem ＝270 で定常流に対して熱伝

達率が最大 350%増加したことを報告している．最適な脈動周期が存在しており，Rem の

増加に伴い，最適な脈動周期が短くなることを明らかにしている．これらの報告におい

て，脈動流により熱伝達率の増加を実験にて確認している．脈動流では乱れを含む流れ

へと遷移することが報告されており，遷移を考慮しない数値計算では実際の熱伝達率と

は異なる結果となっている．さらに，実験による各種の評価においても，脈動流の圧力

損失への影響については不明である． 

以上の先行研究にて明らかにされた領域を図 1.10 に示す．脈動流における Rem が熱

伝達率へ与える影響は，様々な Rem条件で複数の報告があるものの，詳細な条件が異な

っているために Remの影響を明らかにするには至っていない．まず基本的な特性として

脈動流における Rem が圧力損失および熱伝達率へ与える影響について明らかにする必

要がある．本研究では，まず円管を用いて定常流において層流域から乱流域にわたる

Rem=500 から Rem=7000 における脈動流の圧力損失および熱伝達率への影響について解

析を行う．なお，車両用熱交換器内部における Re は，熱交換器によって大きく異なる．

HV 用インバータ冷却器では Re はおよそ 200 から 2000 と層流域であるのに対し，エン

ジンラジエータでは Re は約 7000 から 10000 と乱流域である．本解析により，層流域か

ら乱流域において，脈動流が圧力損失と熱伝達率に与える基本特性を明らかにする． 

さらに，熱伝達率増加のニーズがある HV 用インバータ冷却器で用いられる Rem=2000

以下の領域について，脈動流が熱伝達率へ与える影響について詳細な調査を実施する． 

HV 用インバータ冷却器などの熱交換器では，流路断面形状は矩形流路がほとんどであ

る．そのため，矩形流路における脈動流が熱伝達率に与える影響についても解析を行う．

また，熱交換器への脈動流適用に向けては，脈動流における熱伝達率の予測が必要とな

る．脈動流を熱交換器に通水した結果，得られる熱伝達率が予測できれば熱交換器の設

計が可能となる．しかし，従来の研究においては脈動流における熱伝達率の予測を試み

た例はほとんどなく，特定の条件下における熱伝達率の測定や予測を示すにとどまって

いる．脈動流の熱交換器への適用に向け，熱伝達率の予測式を創出することは非常に重

要な意義がある． 
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1.3 本論文の構成 

本論文では，脈動流を用いた HV 用インバータ冷却器の熱伝達率増加に向けて，脈動

流における熱伝達特性を明らかにするため，以下を実験により明らかにする． 

①脈動流の平均レイノルズ数 Remが圧力損失および熱伝達率に与える影響 

②脈動時の流れの状態把握と圧力損失，熱伝達率との関係 

③HV 用インバータ冷却器で用いられる矩形流路かつ低レイノルズ数における脈動流の

熱伝達率への影響 

最後に，得られた結果から脈動流の熱伝達特性についての予測式を導出する． 

第 1 章では，車両用熱交換器，特に HV 用インバータ冷却技術の特徴と，熱伝達率増

加に向けた従来の取り組みについて述べる．また，脈動流を用いた熱交換器の熱伝達率

増加に向けて，従来の研究を述べると共に本研究の目的と概要について述べる． 

第 2 章では，①および②に向けて脈動流の熱伝達率および圧力損失を測定するための

実験装置の詳細構成と測定精度について述べる．測定は円管内流を対象とした．熱伝達

率測定には二重管式熱交換器を用いた．圧力損失の評価のため，円管流路出入口圧力の

測定を行った．さらに，円管流路の一部を可視化し，流れの状態観察を行った．測定に

先立ち，各計測器の検定を実施し計測精度を確かめた．最後に，定常流における熱伝達

率および圧力損失の測定を行い，精度を明らかにした．また，可視化により得られた画

像を PIV（Particle Imaging Velocimetry）処理することにより流速ベクトルを算出した．

これにより流れの乱れの有無が観察できることを確認した．  

第 3 章では，円管内脈動流の脈動平均レイノルズ数 Remおよび振幅比 A が熱伝達率と

圧力損失に与える影響を解析した．定常流において層流である Rem=500 から，定常流に

おいて乱流となる Rem=7000 の範囲について測定を行った．また，A=0.5 から A=1.5 の

範囲にて測定を行った．脈動流はポンプへの印加電圧を変化させることにより発生させ

た．ポンプ印加電圧パターンは，電圧増加期間，最大電圧維持期間，電圧低下期間，最

小電圧期間からなる台形波とした．これにより，円管内脈動流の Remおよび A が熱伝達

率および圧力損失へ与える影響について明らかにした．また，熱伝達率と圧力損失への

影響の相似性について考察した．同時に，可視化により熱伝達率増加効果が得られる条

件において，流れの状態変化を明らかにした．速度が低下を開始する時間から次周期の

加速までの減速期間において，境界層剥離を生じた後に流れに乱れが発生する事を明ら

かにした．最後に，熱伝達率を増加させることのできる脈動流の条件を示した． 

第 4 章では，③の矩形流路における脈動流の熱伝達特性の明確化にむけて，Rem=2000
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以下の矩形流路中の脈動流の熱伝達率および圧力損失を測定するための実験装置につ

いて述べる．矩形流路の一面を長さ 100mm のヒータブロックで構成し，ヒータブロッ

ク温度を測定することにより熱伝達率を測定した．ヒータブロックを含む 810mm の区

間の上流端と下流端に圧力計を設置し，流路中の圧力損失を測定した．定常流における

熱伝達率および圧力損失の測定を行い，矩形流路における定常流の熱伝達率を明らかに

した．最後に，本実験装置の熱的境界条件である矩形流路の一面から等熱流束加熱され

る温度境界層の助走区間の熱伝達率について，実験結果をもとに予測式を導出した． 

第 5 章では，Rem=200 から Rem=2000 までの脈動流について速度境界層への影響につ

いて数値計算により解析を行い，境界層剥離の生じる脈動条件について明らかにした．

高振幅比，高周波数の脈動流により境界層剥離が生じることを示した．さらに，4 章に

おいて構築した矩形流路における熱伝達率評価装置を用いて，数値計算で明らかになっ

た境界層剥離の生じる脈動条件にて熱伝達率が増加することを実験により検証した．ま

た，数値解析により予想された境界層剥離の生じる期間において，乱れにより熱伝達率

が増加することを考慮した実験式を導出した．本実験式は，観測可能な物理量に基づき

脈動流の熱伝達率を予測するものである．本実験式により，矩形流路を有する熱交換器

において，脈動流の熱伝達特性を予測することができる． 

最後に第 6 章で本論文の結論を示す． 

  



17 

 

 

 

 

2 章 

 

円管内定常流における 

熱伝達率および圧力損失の測定 
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2.1 諸言 

脈動流による車両用熱交換器の高性能化に向けては，熱伝達率の増加効果が得られる

条件を明らかにする必要がある．従来の研究では，第 1 章に示すようにいくつかの平均

レイノルズ数 Remにおける脈動流の熱伝達率への影響が調査されている(19)(20)．しかし，

系統だてて Rem を変化させた場合の熱伝達率に与える影響については検討が不十分で

ある．特に，車両用熱交換器を想定した Remの条件においてその影響を明らかにする必

要がある．現在定常流で用いられている車両用熱交換器流路内部のレイノルズ数 Re は

多様である．十数 L/min の冷却水が流れるインバータ冷却システムのインバータ冷却器

やラジエータでは，流路の多並列化による流速低下とインナフィンによる水力直径の低

下により Re は数百から千数百程度である．一方，エンジン冷却システムのラジエータ

では，数十 kW の熱を輸送する必要があるため冷却水は数十から百数十 L/min と流量が

多い．そのため，多並列な流路をもつエンジンラジエータ内部でも流速は高く，Re は

千から数千である．従って，車両用熱交換器の使用範囲における脈動流の熱伝達率への

影響を明確にするためには，Re が数百の層流域から数千の乱流域の広範囲において，

脈動流が熱伝達率へ与える影響について明らかにする必要がある． 

従来の研究の多くは，脈動流が熱伝達率や圧力損失に与える影響についてそれぞれ個

別に詳細な解析がされている．このため，実際の車両用熱交換器への適用に向けては同

時に議論されるべき二つの特性の関係については不明である．脈動流における圧力損失

と熱伝達率の関係を明らかにするには，脈動流を通水した流路の熱伝達率と圧力損失を

同時に計測する必要がある． 

以上より，脈動流における熱伝達率の影響を明らかにするに当たり，以下が可能な実

験装置の構築が必要である． 

・車両用熱交換器流路内部に相当する Rem =500 から Rem =7000 の範囲における管内

熱伝達率および管内圧力損失の測定 

・管内熱伝達率および管内圧力損失の同時測定 

・可視化による流れの状態観察 

本章では，構築した実験装置についてその全体構成と詳細について述べる．実験装置

の各測定機器の精度を検定したうえで，定常流にて実測した熱伝達率および圧力損失の

測定精度について検証を行った． 
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2.2 実験装置 

2.2.1 全体構成 

実験装置の外観を図 2.2.1 に，概略図を図 2.2.2 に示す．また，表 2.2.1 に本実験に用

いた機器の一覧を示す．なお，表 2.2.1 の機器の番号は，図 2.2.2 の図に示された各機器

の番号に対応する．装置はポンプ並びにポンプ制御部，流量測定部，圧力損失計測区間

（圧力テストセクション），熱伝達率計測区間（熱伝達テストセクション），可視化部お

よび温調部で構成されている．圧力テストセクション，熱伝達テストセクション，可視

化部から構成されるテストセクションは，全て内径 9mm，肉厚 1.5mm，長さ 2000mm

の直円管を使用した．また，テストセクション以外の接続配管は計測機器を除きすべて

内径 9mm の配管およびホースにて構成され，開放部のない閉回路としている．なお， 流

体には水を用いた． 

ポンプは印加電圧に応じて回転数を可変にできる DC モータ駆動のギアポンプを使用

した．幅広い流量範囲に対応するため，ギアポンプ 4 台を並列に接続し，条件に応じて

駆動するポンプ数を変更できる構成とした．ポンプ制御部は DC 電源とファンクション

ジェネレータからなる． DC 電源からポンプへ供給する電圧波形を，ファンクションジ

ェネレータを用いて制御することで定常流や任意の脈動流を作成できる． 

ポンプ吐出後の乱れの影響を考慮し，ポンプ吐出口から 300mm の位置にコリオリ式

流量計を設置した．本実験装置の定常流において，Re=500 から Re=7000 の範囲に相当

する流量は 0.18 L/min から 2.64L/min である．一方，脈動流において Rem=500 から

Rem=7000 の条件では，最大レイノルズ数 Remaxはさらに大きく，最小レイノルズ数 Remin

はさらに小さくなる．今回，Reminは Rem=500の 1/4 に相当する Re=125，Remaxは Rem=7000

の 4 倍に相当する Re=28000（流量 0.04~10.52L/min）まで計測可能となるようにした．

定格流量が 20L/min の流量計(FD-SS20A， Keyence Co.)および定格流量 2L/min の流量

計(FD-SS2A，Keyence Co.)の 2 つの流量計を直列に接続した．圧力損失の測定のため，

圧力テストセクション入口および出口に圧力計(FP101-N31-D20A*B，YOKOGAWA)を設

置した．なお，脈動時には正圧と負圧が生じるため，-10kPaG から+10kPaG レンジの連

成圧力計を用いている． 

圧力テストセクションの上流端から 1000mm の位置に長さ 100mm の可視化用アクリ

ル管を用い，アクリル管より上流部の 1000mm および下流部の 900mm は SUS 管を用い

た．可視化部の上流端から 1100mm の位置から長さ 500mm の対向流式の二重管式熱交

換器を設置した．二重管式熱交換器の構造を図 2.2.3 に，諸元を表 2.2.2 に示す．内径
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9mm の SUS 管（内管）の外側に，内径 14mm の直円管（外管）を配置した．恒温水槽

から一定流量の高温水（入口水温 θh1=60℃）を外管内に通水し，内管内に低温水（入口

水温 θc1=15℃）を通水することで熱交換させている． 

図 2.2.2 の可視化部には，内径 9mm のアクリル管を用いた．アクリル管の内部流れを

撮影するため，高速度カメラ(FASTCAM  APX RS，FOTORON)を設置した．乱れのな

い層流状態においては，流体は管軸に平行な方向の速度のみを持つ．一方，乱れのある

流れや完全に乱れの発達した乱流においては，管軸に平行な方向の速度に加え，管軸に

垂直な方向の速度が加わる．本実験装置においては，管軸に垂直な方向の速度を観察す

ることで流れの乱れの有無を可視化により明らかにすることを目的とした．カメラと対

向してメタルハライドランプ(LS-M210，住田光学ガラス)を設置し，透過光にて撮影を

行った．可視化トレーサにはポリスチレン粒子（SGP-150C，綜研科学製)を使用した．

粒子の比重は 1.05 である．粒子が流路上部へ浮き上がることを避けるため，使用流体

の水より比重がやや大きい値の粒子を用いた．また，平均粒径は 55μmである． 

温調部は，恒温水槽内に交流式熱交換器を浸漬した構成とした．また，各計測器の出

力信号をデータロガーを用いて記録した． 
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Heat transfer lengh l
h
 mm 500 

Inner tube(SUS303) 

Inner  diamater d
1
 mm 9 

Outer diameter d
2
 mm 12 

Thermal conductivity k
sus

 W/mK 16.6 

Outer tube 

Inner diameter d
3
 mm 14 

 

  

Table 2.2.2 Double tube heat exchanger 

Fig.2.2.3 Double tube heat exchanger 
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2.2.2 計測器の検定 

第 1 章にて，脈動流における熱伝達率および圧力損失が大きく変化することが過去に

報告されていることを述べた．熱伝達率や圧力損失の変化は，流れにおける乱れの状態

が定常流と大きく異なることが原因であると考えられる．例えば，管内定常流において，

流れが層流もしくは乱流となる遷移領域である Re=2500 における圧力損失を考える．

Re=2500 における管摩擦係数は，層流で 0.025，乱流で 0.044 とおよそ 200％の増加とな

る．熱伝達率についても，Re=2500 において層流を維持した場合，等熱流束加熱条件下

の発達した層流では Nu=4.36 となる．一方，同じ Re＝2500 において発達した乱流とな

った場合は，式（2.1）に示す Gnielinski の実験式（42）を用いると Nu=21 となり，熱伝達

率はおよそ 500％の増加となる．乱れの有無が圧力損失および熱伝達率に大きく影響す

る．本研究では，脈動流が熱伝達率および圧力損失に与える影響について実験的に明ら

かにする．実験における熱伝達率および圧力損失の計測精度は，乱流と層流における熱

伝達率と圧力損失が数百%の違いを有することを考慮し，一桁小さい±10%以下を必要

精度とする．±10%の測定精度を確保することで，上述した流れの乱れの有無による熱

伝達率および圧力損失への影響を十分議論できる． 

本節では，実験における測定値の精度を明確にするため各計測器について実施した検

定結果について述べる．なお，（）で示す番号は，図 2.2.2 および表 2.2.1 に示す機器番

号に対応する． 

  

   1Pr87.121

Pr1000Re8

3221





f

f

C

C
Nu  (2.1) 

  2

10 64.1Relog79.0


fC   

 

（2）流量計 1-1（FD-SS20A，Keyence Co.） 

定格 20L/min（最大計測レンジ 40L/min）のコリオリ式流量計で，ポンプ出口に設置

されている．本流量計は，脈動時に生じる最小 0.04L/min から最大 10.52L/min の流量範

囲のうち 2L/min 以上の流量測定に用いる．測定値はバルク流速 ubおよびレイノルズ数

Re の算出に用いる． 

カタログ精度は定格流量 20L/min の±4.0%，63%応答速度は 50ms である．検定の手

順を以下に示す． 

①ポンプから定常流を通水する 

②流量計にて 30 秒間の計測値を記録すると共に，流量計出口側にて吐出された水を
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容器にて収集する 

③30 秒間で容器に収集した水の重量を測定する 

④水の重量と水の収集時間（30 秒），水の密度から実流量を算出する 

⑤流量計の 30 秒間の流量計測値の平均に対し，④にて算出した実流量を比較する 

以上の検定を，0.5，2.0，5，10L/min の流量について，各 3 回づつ実施した．なお，流

量は狙い値である． 

検定結果を図 2.2.4 に示す．横軸に吐出された水の重量から算出した水の実流量を，

縦軸に実流量に対する流量計の流量計測値の比を示す．流量計の計測値は 3 回の計測の

平均値をプロットで，ばらつきをエラーバーにて示す． 低流量では測定値のばらつき

が大きくなる傾向であった．今回検定を行った流量範囲において，測定精度は±2%以下

であった．従って，目標精度±10%以下を確保できており，2L/min 以上の流量測定を行

うに当たり本流量計は十分な精度を確保できている． 

 

（3）流量計 1-2(FD-SS2A，Keyence Co.) 

定格 2L/min（最大計測レンジ 4L/min）のコリオリ式流量計である．流量計 1-1 の下

流に設置されている．本流量計は脈動時に生じる最小 0.04L/min から最大 10.52L/min の

流量範囲のうち，2L/min 未満の流量測定に用いる．測定値はバルク流速 ubおよびレイ

ノルズ数 Re の算出に用いる．カタログ精度は定格流量 2L/min の±4.0%，63%応答速度

は 50ms である．流量 0.04，0.2，0.5，2，3.5L/min にて，流量計 1-1 と同様の検定を実

施した． 

検定結果を図 2.2.5 に示す．横軸に吐出された水の重量から算出した水の実流量を，

縦軸に実流量に対する流量計の流量計測値の比を示す．吐出流量計測した流量範囲全域

にわたり，計測精度は±2%以下であった．目標精度である±10%以下の精度であり，

0.04L/min 以上の流量の測定において本流量計は Re を算出するうえで十分な精度を確

保できている．なお，本論文においては，2L/min 未満の流量においては流量計 1-2 の測

定結果を，2L/min 以上の流量については流量計 1-1 の測定値を用いている． 

 

(4)流量計 2(FD-SS2A，Keyence Co.) 

図 2.2.3 において，二重管式熱交換器の外管に通水する高温水の流量を計測する流量

計である．本流量計の測定値は，後述する伝熱量および管外熱抵抗の算出に用いる．定

格およびカタログ精度は定格流量にて±4.0%，63%応答速度は 50msである．流量 0.04，
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0.2，0.5，2，3.5L/min にて 流量計 1-1 と同様の検定を実施した． 

検定結果を図 2.2.6 に示す．横軸および縦軸は前述した流量計 1-1 と同様である．流

量計の計測精度は±2%以下であり，目標精度である±10%以下であった．熱伝達率算出

ための伝熱量測定に十分な精度を確保できている． 

 

（5）圧力計(FP101-N31-D20A*B，YOKOGAWA Co.) 

定格圧力-10kPaG から+10kPaG の連成圧力計で，圧力テストセクションの上流端およ

び下流端に設置されている．上流端の圧力計 P1と下流端の圧力計 P2の測定値は，圧力

損失の算出に用いる．カタログ精度は定格圧力にて±0.5%である．また，63%応答速度

は 3ms である．検定装置を図 2.2.7 に，検定の手順を以下に示す． 

①圧力計に透明ホースを接続し，ホースに室温の水を満たす 

②鉛直に配置したスケールに沿ってホースを配置し，ホース内の液面が規定の高さと

なるようホースを調節する 

③水柱の高さと室温における水の密度から，実圧力を算出する 

④圧力計の測定圧力と，③にて算出した実圧力を比較する 

水柱の高さは， 5，10，50，100，200，500，1000mm に変化させ，各水柱高さについ

て 3 回検定を実施し，測定の平均値とばらつきを調査した． 

P1の検定結果を図 2.2.8 に示す．横軸に水柱高さから算出した実圧力を，縦軸に実圧

力に対する測定圧力の比を示す．100Pa 以上においては±10%以下の精度が確保できて

いる． 

一方，圧力 50Pa では約 20%測定結果にばらつきがあった．圧力テストセクション

(d1=9mm，l =2000mm)における Re=500 での圧力損失は，水温 15℃（288K）において約

60Pa である．従って，Re=500 付近の低レイノルズ数条件での圧力測定値の精度向上が

必要である．本実験では，複数の測定結果を平均化することにより測定の確度を改善し

て精度向上を試みた．図 2.2.9 は水柱高さ 5mm において，複数回の測定を行った際の測

定平均値および測定値のばらつきを求めたものである．測定回数 2 回の測定結果の平

均値を 30 点算出した際のばらつき，測定回数 5 回の測定結果の平均値を 12 点算出した

際のばらつき，測定回数 10 回の測定結果の平均値を 6 点算出した際のばらつき，連続

20 回の測定結果の平均値を 3 点算出した際のばらつきを求めた．平均測定回数が増加

するにつれ，ばらつきは小さく計測の確度が改善し，測定精度が向上した．10 回以上

の測定結果の平均値を用いることで，圧力 50Pa 以下（Re=500 の圧損以下）において精
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度は±7%以下であり，±10%以下の精度が確保できている．なお，P2についても検定

を実施した結果，P1同様の結果であった．圧力損失の測定結果を考察するために十分な

計測精度が確保できている． 

 

（10）熱電対(T34-T-0.5-2000EXS，Okazaki Manufacturing Company) 

本実験においては，すべて同一型式の T 型シース熱電対を用いている．熱電対の測定

結果は，二重管式熱交換器の熱交換量算出および管内流と管外流との温度差の算出に用

いる．目標精度は±0.5K 以下である．実験に用いたものと同じ型式の熱電対 5 本につ

いて，沸騰水（100℃（373K））および氷水（0℃（273K））による温度検定を実施した．

計測は各温度で 3 回づつ実施した．3 回の検定の平均値およびばらつきを図 2.2.10 に示

す．計測ばらつきは±0.2K 以下であった．管内流と管外流の入口温度および管外流量

は，本熱電対の計測精度を考慮し決定した．具体的には，管外流量を 0.9L/min とする

ことで，熱交換量の算出精度に影響する管外流出入口水温差を 5K 以上確保した．同様

に，管外流入口水温を 60℃，管内流入口水温を 15℃とし，管内流と管外流の温度差を

20K 以上確保した．これにより熱伝達率の測定において十分な計測精度が確保できるこ

とを実験にて確認した．熱伝達率の測定精度の詳細については，2.4 節にて述べる． 
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Fig. 2.2.4 Accuracy of flow meter 1-1 

Fig. 2.2.5 Accuracy of flow meter 1-2 
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Fig. 2.2.6 Accuracy of mass flow meter 2 

Fig. 2.2.7 Accuracy measurement set up of pressure gauge 
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Fig. 2.2.8 Accuracy of pressure gauge (P1) 

Fig. 2.2.9 Accuracy against measurement numbers (P1) 
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2.3 定常流における管内熱伝達率および圧力損失測定 

2.3.1 実験方法 

DC 電源からポンプへ一定電圧を供給することにより，定常流をテストセクションに

通水する．ポンプ供給電圧は，式（1.2）により ubを内管の内径 d1を用いて算出し，所

定のReとなる管内流量Gc(L/min)を通水するよう調節した．表 2.3.1に実験条件を示す．

なお，流体物性は管内流の入口温度 θc1=15（℃）の値を用いた．測定は 30 秒間のデー

タの平均値を測定値とした．熱伝達率は，熱伝達テストセクションを構成する対向流式

の二重管式熱交換器の管外に通水する管外流の入口水温 θh1=60（℃），管外流量 Gh=0.9

（L/min）の水を通水し，管内を流れる流体と熱交換をさせて測定した． 

 

2.3.2 熱伝達率および圧力損失測定法 

熱交換量 Q(W)は，管外流の出入口温度差と流量から式(2.2)にて算出した．ここで，

θh1(℃)：管外流入口水温，θh2(℃)：管外流出口水温，ρh(kg/m
3
)：管外流密度，Ch (J/kgK) ：

管外流体の比熱である．なお，流体物性値については，θh1および θh2から算出した平均

温度の値を用いた． 

管外流と管内流の出入口温度から二流体間の対数平均温度差 LNDT を式(2.3)にて算

出した．ここで，θc1(℃)：管内流入口水温，θc2(℃)：管内流出口水温である．Q（W）

および LNDT から二流体間の全熱抵抗 Rtotalを式(2.4)にて算出した． 

 
12 hhhhh CGQ    (2.2) 

         21122112
ln chchchchLNDT    (2.3) 

QLNDTRtotal    (2.4) 

二重管式熱交換器における二流体間の全熱抵抗Rtotalは，管外流熱伝達部の熱抵抗Rh，

管熱伝導部熱抵抗 Rsus，管内流熱伝達部の熱抵抗 Rcを用いて式(2.5)であらわされる．よ

って，Rsusおよび Rhを求めることで Rcを算出することができる．Rsusは，表 2.2.2 に示

す内管の形状および熱伝導率から円管熱抵抗の式(2.6)を用いて算出した． ここで，ksus

は SUS 管の熱伝導率である．その結果，Rsus＝0.0049（K/W）であった．また，Rhと Gh

の関係を明らかにするため，Gc=1.9（L/min）一定とし，Gh=0.6 から Gh=1.7（L/min）ま

で変化させた際の二流体間の熱抵抗変化を事前に測定し，Wilson plot 法(43)にて Ghと Rh

の関係を求めた． 

測定結果を図 2.3.1 に示す．Rhは Ghの-0.8 乗に比例している．すなわち，管外流の熱

伝達率は Ghの 0.8 乗に比例した．これは，Dalle Donne ら(44)の示した発達環状流路内乱
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流の熱伝達率と同様である．実験結果から，二重管式熱交換器の管外流量 Ghと管外熱

抵抗 Rhの実験式(2.7)を得た．以上により求めた Rh ，Rsus を用いて式(2.5)により Rcを求

めた．なお，管内熱伝達率 hc(W/m
2
K)および管内ヌセルト数 Nucは式(2.8），(2.9)にて算

出した．ここで，Sc(m
2
)は管内流の伝熱面積，kf (W/mK)は管内の流体熱伝導率であり，

θc1および θc2から求めた流体の平均温度を用いて算出した． 

csushtotal RRRR   (2.5) 











2

1ln
2

1

d

d

lk
Rsus


 (2.6) 

8.0
0208.0


 hh GR  (2.7) 

cc

c
SR

h



1

 (2.8) 

f

c
c

k

dh
Nu 1

  (2.9) 

圧力損失は式(2.10)で表される摩擦係数 Cfにて評価した．ここで，τwは壁面摩擦応力

であり，式(2.11)で表される．実験においては，圧力テストセクションの上流端および

下流端に設置した圧力計により計測した圧力勾配
dx

dp
 から，摩擦係数 Cfを求めた．な

お，
dx

dp
 は式(2.12)により算出した．ここで，P1はテストセクションの上流端圧力，P2

はテストセクション下流端の圧力，l は上流端から下流端までの圧力テストセクション

長さである． 

2

cc

w

f
u

C






 (2.10) 

4

1d

dx

dp
w   (2.11) 

l

PP

dx

dp 12   (2.12) 

 

 

 

Reynolds Number Re 500，750，1000，1500，2000，2500，

3000，4000，6000，8000，10000 

Table 2.3.1 Experimental condition 
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2.3.3 流れの状態観察 

脈動流における流れの状態を観察するため，高速度カメラでの撮影を行った．撮影し

た画像を PIV(Particle Image Velocimetry)処理することにより，流れの流速ベクトルを得

る．算出した流速ベクトルが管軸に垂直な速度成分を持つ場合，乱れを伴った流れであ

る．今回使用した可視化部は円管であり，空気，アクリル，水の屈折率の異なる物質を

円管の外周に応じた角度で光が通過する．物質界面での屈折により可視化した像にゆが

みが生じるため，計算により像のゆがみを補正した．図 2.3.3.1 に今回の実験における

光の経路の計算結果を示す．縦軸に垂直方向距離 Y を，横軸に水平方向距離 X を示す．

空気（屈折率 1），アクリル管（同 1.49），水（同 1.333）の各界面において，屈折が生

じる．なお相対屈折率は，水からアクリルが 1.12，アクリルから空気が 0.89 である．

図 2.3.2 より，本可視化装置では流路壁面（Y=4.5mm）付近は屈折により撮影画像に歪

みが生じるが，流路中心から壁面まで可視化にて観察できることが分かる．実像寸法に

対する虚像，すなわち可視化により観察される像の寸法の計算結果および実像に対する

虚像の拡大率の計算値を図 2.3.3.2 に示す．左図から，実像に対し虚像は拡大されるこ

とが分かる．また，右図より，半径方向の詳細な拡大率では管路中央部では像が拡大さ

Rtotal = 0.0208Gh
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Fig. 2.3.1 Relation between outer tube thermal resistance and outer tube flow rate 
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れる一方，壁面近傍は実像とほぼ等倍であることが分かる．算出した流路高さ方向の拡

大率を用いて， PIV ソフト上の補正機能により画像のゆがみ補正を行った．今回， PIV

には市販ソフトウェア（Flow-PIV，Library Co．）を用いた．時系列画像から相互相関係

数法を用いて流速ベクトルの算出を行った． 

流れの持つ運動エネルギーは，スケールの大きい渦に注入され，エネルギーカスケー

ドによりスケールの大きい渦からスケールの小さい渦へ分割される．最終的には流体の

粘性により散逸して熱エネルギーに変化する．流体粘性により散逸する渦の大きさに関

して，流れに存在できる最小渦スケールである Kolmogorov scale η(m)は，式(2.13)にて

求められる．ここで，ε（m
2
/s

3）は式(2.14)に示される散逸率である． r（m）は管半径

である．図 2.3.3.3 に本実験装置におけるレイノルズ数 Re と最小渦スケール ηを示す．

Re=7000 において，最小渦スケールは約 18μmである．本実験装置における可視化範囲

は高さ 20mm，幅 40mm で，撮影解像度は 1024×512pixcel である．1pixcel は約 40μmに

相当する．PIV による検査領域は 15×15pixcel とした．これは，実スケールにおいて

600×600μmに相当する．今回，PIV においてサブピクセル精度にて流速ベクトルを算出

しており，60μm 以上の渦を計測可能である． 60μm 以下の微小な渦は結果に反映され

ない．しかし，熱伝達率に大きく影響する渦スケールは，エネルギーカスケードによる

分散前のスケールの大きな渦である．今回，可視化条件における 60μm 以上の渦を PIV

にてとらえ，管軸に平行な方向の速度成分しか持たない層流の状態と，渦により管軸と

垂直な方向の速度成分を持つ乱れが生じた状態を判別する． 

25.0
3














  (2.13) 

r

u3
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Fig. 2.3.3.1 Reflection of visualized section 

Fig. 2.3.3.2 Image distortion in visualized section 
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2.4 実験結果 

2.4.1 熱伝達率 

 図 2.4.1 に定常流における熱伝達率の測定値と計算値を示す．実線は式（2.1）に示す

Gnielinski の実験式を用いて求めた円管内乱流の管内熱伝達率計算値である．また，破

線は式(2.15)により算出した円管内層流の温度助走区間における区間平均ヌセルト数

Nu の計算値である．ここで，Nu（x）は局所ヌセルト数で，式(2.16)，(2.17)により求め

られる．なお，Pr は流体のプラントル数である． 

実験値とともに，エラーバーで定常流における Nu の誤差範囲を示す．測定誤差の主

要因は，伝熱量 Q の算出に用いられる高温流量 Ghと高温側出入口水温の測定誤差であ

る．測定を行った Gh=0.9（L/min）において，Gh の測定誤差は 2.2 節の図 2.2.6 から 1%

以下であることが分かる．また，本実験条件において出入口の水温差は 10K 以上を確

保しており，熱電対の最大誤差 0.4K の影響は 4%以下である．従って，伝熱量 Q の測

定誤差は 5%以下となり，十分な測定精度を有している． 

Re=500 から Re=2000 の層流域において，実験値は層流熱伝達率の計算値によく一致

している．また，Re=3000 以上においては，Gnielinski の実験式(42)を用いた乱流熱伝達

率の計算値とよく一致している．Re=2000 から Re=3000 にかけて，熱伝達率は層流熱伝

達率の計算値から乱流の熱伝達率計算値に向かって増加している．乱流への遷移が生じ

たと考えられる． 

測定を行った Re 範囲において，測定した熱伝達率は計算値とよく一致した．また，

図示していないが，熱伝達率測定値は別途実施した 3 回の測定において 10%以内のばら

つき内にて再現した．本実験装置における熱伝達率の測定精度および再現性が確保され

ていることが確認できた． 

 

 

 

 

 

  




 xdxxNuNu
x

0
 (2.15) 

   0.12201364.5)(
10/39/10


 xxNu  (2.16) 

   PrRe dxx  (2.17) 
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Fig. 2.4.1 Nusselt number on steady flow 

+10% 

-10% 

-10% 

+10% 
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2.4.2 圧力損失 

図 2.4.2 に定常流における圧力損失測定結果を示す．実線および破線は，管摩擦係数

として Bulasius の式および Hagen-Poiseuille 式を用いた場合の本実験装置条件での計算

値である．実験値とともに，エラーバーで圧力損失と Re の誤差範囲を示す．Re=2000

以下の層流域において，実験値は Hagen-Poiseuille 式を用いた層流の計算値とよく一致

した．また， Re=3000 以上の領域において，実験値は Bulasius の式を用いた乱流の計

算値とよく一致した．Re=2000 から Re=3000 にかけて，摩擦係数の実測値は層流計算値

から乱流計算値へ向かって増加している．2.4.1 節と同様，Re=2000 から Re=3000 にお

いて層流から乱流への遷移が生じたことが推定される． 

測定した Re=500 から Re=7000 の範囲において，圧力損失の測定値は計算値とよく一

致した．また，圧力損失測定値は，別途実施した 3 回の測定において 5%以内のばらつ

き内にて再現した．本実験装置における圧力損失の測定精度および再現性が確保されて

いることが確認できた． 

 

 

 

  

 

 

 

 

Fig. 2.4.2 Friction factor on steady flow 

+10% 

-10% 
+10% 

-10% 

Present data (steady） 

Blasius eq.（Cf=0.079Re
-0.25） 

Hagen-Poiseuille eq.（Cf=16/Re） 
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  2.4.3 流れの状態観察 

 2.2 節で説明した実験装置にて，流れの可視化を行った．図 2.2.2 の高速度カメラ

（FASTCAM APX RS，Fotron）を用い，2.2.1 節に示す手順に従って画像撮影と PIV 処

理を行った． 

図 2.4.3 にレイノルズ数 Re=1500 において撮影した画像の PIV 結果を，図 2.4.4 に

Re=7000 時の撮影画像の PIV 結果を示す．撮影は共に 3000fps にて実施し，10 フレーム

分 3.33ms における平均流速ベクトルを PIV にて算出した．図 2.4.3 において，算出した

速度ベクトルは流路全域にわたって管壁に平行であることが分かる．乱れのない層流の

状態であると考えられる．一方で，図 2.4.4 においては，速度ベクトルは管壁に対し垂

直な方向の成分を持つことが確認できる．特に顕著な速度ベクトルを図 2.4.4 の拡大図

中に赤丸で示す．流れは乱れを伴った乱流であると考えられる． 

以上のことから，PIV により算出した速度ベクトルが管壁に対し垂直成分を持つこと

により，流れの乱れを観察できることが確認できた． 
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Fig. 2.4.4 Velocity vector of steady flow in Re=7000 

Fig. 2.4.3 Velocity vector of steady flow in Re=1500 

Pipe wall 

Pipe wall 

Pipe wall 

Pipe wall 
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 2.5 結論 

 管内脈動流の熱伝達率および圧力損失への影響評価に向け，円管内定常流の熱伝達率

および圧力損失を同時計測可能な実験装置を構築した．また，各計測機器の精度を検証

するともに，定常流において熱伝達率および圧力損失の測定誤差について検証した．さ

らに，乱れの有無を把握するために可視化観察を実施した．得られた結果は次のとおり

である． 

 

（1）定常流における管内熱伝達率および圧力損失についてレイノルズ数 Re=500 から

Re=7000 の範囲にて再現よく測定できる． 

 

（2）流れの乱れの有無を，可視化により得られた画像を PIV 処理することにより判断

できる． 

  



45 

 

 

 

 

3 章 

 

円管内脈動流における 

熱伝達率および圧力損失への影響 
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3.1 諸言 

第 2 章において，管内熱伝達率および圧力損失の同時測定可能な実験装置を構築した．

本章では，構築した実験装置を用いて，円管内脈動流における脈動平均レイノルズ数

Remおよび振幅比 A（=(Remax-Remin)/ Rem）が熱伝達率と圧力損失に与える影響について

実験的に明らかにする．熱伝達率と圧力損失を同時計測することで，脈動流が熱伝達率

と圧力損失に与える影響を考察する．さらに，可視化により流れの状態を明らかにする

ことで，熱伝達率や圧力損失が増減する脈動条件を明らかにする． 

第 1 章で示した通り，車両用冷却システムの各種熱交換器流路内部では，レイノルズ

数は層流域で用いられるものから乱流域で用いられるものまで多岐にわたる．よって本

章では，脈動流の平均レイノルズ数が層流域から乱流域までの Rem=500 から Rem=7000

の脈動流について評価を行う． 

 

3.2 実験装置および実験方法 

実験には第 2 章，図 2.2.1 に示した装置を使用した．ポンプへの印加電圧 Epを DC 電

源とファンクションジェネレータを用いて変更することで，脈動流を作成した．脈動流

は，A=0.5 から A=1.5 まで 0.25 刻みにて設定した． 

ポンプ印加電圧 Epの波形を図 3.2.1 に示す．Epが最小電圧から増加に転じる点を周期

開始時刻 t0 とした．図中 a の期間（電圧増加時間）にて最小電圧から最大電圧へ増加

し，時刻 t1 にて最大電圧に達する．b の期間（最大電圧維持時間）では最大電圧を維持

する．時刻 t2 からは c の期間（電圧低下時間）にて電圧を最大電圧から最小電圧まで

低下させる．その後時刻 t3 にて最小電圧に到達し，以降一周期 T(s)まで最小電圧を維持

する．1 周期終了後，再び同じ波形が繰り返される．本実験においては，脈動周波数

f=0.55Hz（脈動周期 T=1.82s）で固定とした．これは，相馬ら(26)の研究において提案さ

れている圧力損失低減のための最適無次元周期について本実験装置の諸元から有次元

化した周期である．電圧増加時間 a，最大電圧維持時間 b，電圧低下時間 c は等しく，

それぞれ 1 周期の 15%である．ポンプ印加電圧 Epの最大印加電圧および最小印加電圧

を変更することにより最大レイノルズ数 Remaxと最小レイノルズ数 Reminを設定し，平均

レイノルズ数Remおよびレイノルズ数振幅Reppを変更した．実施した実験条件を表 3.2.1

に示す． 

定常流と異なり，脈動流では管摩擦係数 Cfは非定常に変化する．1 周期の平均管摩擦

係数 Cf pulsにて定常流との比較を実施した．Cf pulsは式(3.1)にて求めた． 
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ここで，Cfは瞬間管摩擦係数である．添え字 puls は脈動流での値であることを示す．

圧力計から算出する瞬間圧力勾配 dxdp を用いて式(2.10)，(2.11)により Cfを求めた．

測定は 30 秒間実施し，脈動周期 T=1.82（s）に対し脈動 16 周期分のデータを取得する．

周期ごとの脈動波形のばらつきの影響を考慮し， 16 周期を平均化した波形データに整

理した後，圧力損失を求めた．なお，測定周期 30 秒間 16 周期分と 60 秒間 32 周期分の

データを用いた場合における Cf pulsの差は最大で 0.04%であった．目標測定精度±10%

に対しばらつきは十分小さく，30 秒間の計測にて十分な測定精度が得られていると判

断した． 

熱伝達率は，第 2章の図 2.2.3に示す対向流式の二重管式熱交換器の管外に高温水を，

管内に低温の脈動流を通水し熱交換をさせて測定した． 

熱交換量 Q（W）は，管外流の出入口温度差と流量から式（2.2）にて算出する．管

外流と管内流の出入口温度から二流体間の対数平均温度差 LNDT（K）を式（2.3）にて

算出し，Q および LNDT から二流体間の全熱抵抗 Rtotal(K/W)を式（2.4）にて算出した．

最後に，脈動流の熱抵抗である管内流熱伝達部の熱抵抗 Rc(K/W)を式（2.5）で求め，式

（2.8），式（2.9）より脈動流のヌセルト数 Nupulsを算出した．なお，Cf pulsの算出と同

様に，Nupulsの算出においても 16 周期分のデータを平均化した波形データに整理した後

に算出している．本整理方法により，周期ごとの波形のばらつきの影響は無視できるこ

とを確認している． 

 

 

TdtCC ff puls
 (3.1) 
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Average Reynolds Number [-] Rem 500，750，1000，1250，1500，1750，

2000，2250，2500，2750，3000，3500，

4000，4500，5000，6000，7000 

Amplitude ratio [-] A 0.50，0.75，1.00，1.25，1.50 

Frequency [Hz] f 0.55 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 3.2.1 Pulsating pattern 

Table 3.2.1 Experimental condition 
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3.3 実験結果 

3.3.1 ヌセルト数比と圧損比 

第 2 章にて測定した定常流の熱伝達率に対し，脈動流における熱伝達率への影響を式

（3.2）に示すヌセルト数比 Nu
+を用いて評価する．また，脈動流の圧力損失への影響を

式（3.3）に示す圧損比 Cf
+を用いて評価を行った．なお，第 3 章で測定した定常流にお

けるヌセルト数 Nu：式（2.9）および摩擦係数 Cf：式（2.10）に添え字 steady を記し脈

動流での測定値（添え字 puls）と区別する． 

  

3.3.2 脈動流における熱伝達率と圧力損失 

 図 3.3.1 に，振幅比 A=0.5，1.0，1.5 における平均レイノルズ数 Remとヌセルト数比

Nu
+の関係を示す． 

振幅比 A=0.5 において，Rem=2000 以下の領域では，Nu
+は 1 を上回っている．Rem=2000

を超えると，Nu
+は急激に低下し 1 を下回った．Rem=2500 以上では，Remの増加に伴い

Nu
+は緩やかな増加傾向を示す．Rem=4000 以上では，Nu

+はほぼ 1 となった． 

振幅比 A=1.0 において，Remに対する定性的な傾向は A=0.5 の場合と同様であった．

Rem=2000 以下では Nu
+は 1 を上回っており，Rem=2000 を超えると Nu

+は急激に低下し

1 を下回った． Rem=2500 まで Nu
+は低下を続け，Rem=3000 以上では Remの増加に伴い

Nu
+は増加に転じた．Rem=6000 以上では，Nu

+はほぼ 1 となった． 

A=1.5 において，Rem=2000 以下では Nu
+は 1 を上回っており，Rem=2000 を超えると

Nu
+は急激に低下し 1 を下回った． Rem=4000 まで Nu

+は低下を続け，Rem=4000 以上で

は Remの増加に伴い Nu
+は増加に転じた．Rem=7000 まで増加させても，Nu

+は 1 を下回

る結果であった． 

測定した範囲において，A によらず，Rem=2000 以下では Nu
+は 1 以上であった．また，

Rem=2000 を超えると Nu
+は急激に低下し，Rem=2500 では A によらず 1 を下回る．A が

大きいほど Nu
+は低下する傾向であった． 

図 3.3.2 に，振幅比 A=0.5，1.0，1.5 における平均レイノルズ数 Remと圧損比 Cf
+の関

係を示す．Remと A が Cf
+に与える影響は，Remと A が Nu

+に与える影響と定性的に同じ

であった．Rem=2000 以下では A によらず Cf
+は 1 を上回る．Rem=2000 を超えると Cf

+

は急激に低下し，Rem=2500 においては，A によらず 1 を下回った． Rem=2500 以上に

Nu
+
= Nu puls/ Nu steady (3.2) 

Cf
+
= Cf puls/ Cf steady (3.3) 
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おいては，A の増加とともに Cf
+の低下傾向は大きくなった．ただし，Rem=2500 以上で

は，Cf
+は緩やかな増加に転じた． 

図 3.3.3 に，Remと A が Nu
+へ与える影響を示す．図 3.3.3 は A=0.5，0.75，1.0，1.25，

1.5 の各振幅比にて測定した Remが Nu
+へ与える影響について，各実験点間を補完して

得られたコンター図である． Remが 2000 より小さい層流域では，振幅比によらず Nu
+

は 1 を超えており，熱伝達率が増加している．Remが 2000 を超えると Nu
+は振幅比によ

らず 1 以下へ急激に低下した．A が大きいほど Nu
+が低下している．Reｍが増加すると

Nu
+は増加し，A=1.5 を除いて再び 1 を上回った． 

図 3.3.4 に Remと A が Cf
+に与える影響を示す．図 3.3.4 は A=0.5，0.75，1.0，1.25，1.5

の各振幅比にて測定した Remが Cf
+へ与える影響について，各実験点間を補完して得ら

れたコンター図である．図 3.3.3 と同様，Remが 2000 より小さい層流域では振幅比によ

らず Cf
+は 1 を超えている．Rem=2000 を超えると，A によらず Cf

+は急激に低下した．

Rem=2500 においては，A によらず Cf
+は 1 を下回った．A＝1.0 が Cf

+の低下が最も大き

く， Rem =2500 において 0.68 であった．Remがさらに増加すると Cf
+は増加していき，1

を上回る．A が小さいほど小さい Remで Cf
+が 1 を上回った． 

 図 3.3.3 および図 3.3.4 を比較すると，脈動流の Remおよび A が Nu
+および Cf

+へ与え

る影響は，定性的に相似である．一方で，Nu
+への影響は Cf

+への影響に比べて全測定領

域において低くなる傾向であった． 

 

  

(b) A=1.0 

(a) A=0.5 
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Fig. 3.3.1 Nu

+
 on pulsating flow 

A＝1.5 

A＝1.0 

A＝0.5 
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Fig. 3.3.2 Cf

+
 on pulsating flow 

A＝1.5 

A＝1.0 

A＝0.5 
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Fig. 3.3.3 Nu
+
 on pulsating flow 

Fig. 3.3.4 Cf
+
 on pulsating flow 

A
 

A
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3.3.3 脈動流における流れの状態把握 

3.3.3.1 可視化方法 

脈動流における流れを高速度カメラで撮影する．撮影した画像を PIV 処理することに

より脈動流の各時刻における流速ベクトルを得て，流れの状態を解析する．撮影は脈動

一周期にわたり，3000fps にて実施した．可視化範囲は高さ 20mm，幅 40mm で，解像

度は 1024×512pixcel にて撮影を行った．  

 

3.3.3.2 可視化結果 

以下に示す 3 つの条件での流れの可視化を行った結果を図 3.3.5，図 3.3.6，図 3.3.7 に

示す． 

・平均レイノルズ数 Rem=1500，振幅比 1.5：Nu
+＞1，Cf

+＞1 となる条件 

・平均レイノルズ数 Rem=3500，振幅比 1.5：Nu
+＜1，Cf

+＜1 となる条件 

・平均レイノルズ数 Rem=7000，振幅比 1.5：Nu
+＜1，Cf

+＞1 となる条件 

可視化画像を PIV 処理し得られた脈動流れの流速ベクトルの時間変化，脈動一周期の差

圧ΔP（Pa），レイノルズ数 Re の時間変化を併せて示す． なお，ΔP が増加を始める時

間を加速開始とし，t =0（s）とした． 

図 3.3.5 は Rem=1500 での脈動波形と可視化結果である．図 3.3.5 の上図は時間経過に

対する Re を実線で，ΔP を破線で示す．なお，Re は図 2.2.1 に示す流量計での測定結

果から，ΔPは圧力テストセクション両端の圧力測定値から算出している．加速開始 t =0

（s）（図 3.3.5(a)）および最大レイノルズ数 Remaxとなる t=0.5（s）（図 3.3.5(b)）では，

速度ベクトルは管軸に平行な方向の成分のみであった．乱れの無い層流の状態と考えら

れる．逆圧力勾配が加わっている t =0.7（s）では壁面近傍で逆流を示す成分が現れて

いる（図 3.3.5(c)黒枠）．その後 t =1.0（s）において，壁面近傍から離脱するように管

軸に垂直方向の成分が生じ，乱れる様子が見られた（図 3.3.5(d)）．図には示していな

いが，t =1.0（s）以降の画像において，乱れが流れに沿って下流へと伝播する様子が観

察された．その後，次周期の加速開始前には速度ベクトルは管軸に平行な方向のみとな

った．なお，本条件において Nu
+
=1.15 と Cf

+
=1.30 は共に 1 を上回った． 

図 3.3.6 は Rem=3500 での脈動波形と可視化結果である．加速開始 t=0（s）（図 3.3.6(a)）

において流速ベクトルはわずかに管軸に垂直方向のベクトル成分がみられるが，ほぼ一

様に管軸に平行な方向に沿っている．加速し，最大レイノルズ数 Remax=7000 となった

t=0.5（s）において流速ベクトルは一様に管軸に平行な方向に沿った状態となった（図
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3.3.6(b)）．図には示していないが，t=0.6（s）付近から流れは管軸に垂直方向の速度成

分が無い状態を維持したまま減速を開始し，最小レイノルズ数 Remin=1900 に到達した

直後の t=1.0（s）において壁面近傍は逆流成分が生じた（図 3.3.6(c)）．逆流を生じた直

後の t=1.2（s）にて流れは流路全域にわたって激しく乱れた（図 3.3.6(d)）．図には示し

ていないが，流れが乱れた直後に壁面近傍の逆流は解消した．t=1.2（s）以降は時間の

経過とともに乱れは減衰していき，次の周期の加速開始直前では管軸に平行な方向の速

度成分のみとなった．本条件では，Nu
+
=0.45 と Cf

+
=0.82 は共に 1 を下回っている． 

図 3.3.7 に示す Rem=7000 の条件にておいては，流れは終始管軸に垂直方向の速度ベク

トルが存在した状態であった．なお，本条件において，Nu
+
=1.02 はわずかに 1 を上回り，

Cf
+
=1.34 は 1 を大きく上回った． 
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Fig. 3.3.5 Velocity vector field at Rem=1500 
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Fig. 3.3.6 Velocity vector field at Rem=3500 
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Fig. 3.3.7 Velocity vector field at Rem=7000 
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3.4 結果の考察 

図 3.3.3 より，平均レイノルズ数 Rem=2000 以下の脈動流において，熱伝達率並びに圧

力損失の増加が確認された．図 3.3.5(d)で明らかになったように，平均レイノルズ数

Rem=1500，振幅比 A=1.5 の脈動流において，減速時には乱れが生じている．定常流にお

いてレイノルズ数 Re=1500 では層流で，乱れが無いため温度境界層が厚く発達する．

その結果，熱伝達率は低くなる．一方，図 3.3.5(d)で確認されたように，脈動流では乱

れが生じることにより，壁面近傍の温度境界層が薄くなり伝熱が促進されたと考えられ

る．その結果，ヌセルト数比 Nu
+は 1 を上回ったと考えられる．同時に，乱れにより圧

力損失が増加し圧損比 Cf
+も 1 を上回ったと考えられる．Rem=2000 以下の脈動流におい

て，A によらず Nu
+および Cf

+は 1 以上となった．Rem=2000 以下の脈動流においては，

図 3.3.5 にて確認されたものと同様に減速時の流れの乱れが生じていると考えられる． 

脈動流の減速時において，逆圧力勾配が加わった直後に生じた壁面近傍での逆流（図

3.3.5(b)黒枠）は，定常層流流れに逆圧力勾配が加わった際に生じる境界層剥離と同様

の現象と考えられる．境界層剥離は，流れが壁面に沿って流れることができず離脱する

現象である．従って，管軸に垂直方向の流速を持つことが容易となり，乱れを生じやす

い状態となっていると考えられる．また，主流に対して壁面近傍の流体が逆流すること

により，せん断力方向が流路中央の主流と反対方向となり乱れを生じやすい状態である

と推定できる．さらに，減速場においては一般に乱れの促進作用があることが知られて

いる．その結果，流れに乱れが生じたと考えられる． 

振幅比 A が大きいほど，Nu
+および Cf

+も大きくなる傾向であった．A が大きいほど，

減速後に生じる流れの乱れが大きくなっていると考えられる．A が大きいほど最大レイ

ノルズ数 Remaxが大きく，最小レイノルズ数 Reminが小さくなる．今回の評価において，

電圧低下時間は一定である．したがって，A が大きいほど減速時の逆圧力勾配が大きく

なる．その結果，壁面近傍の逆流が強くなり，主流との速度差が大きくなることで大き

な乱れが生じたと考えられる． 

以上より，Rem=2000 以下の脈動流においては，減速後に流れの乱れが生じることに

より熱伝達率と圧力損失が増加したと考えられる． 

Rem=2500 から Rem=3500 付近の脈動流において， Nu
+および Cf

+が 1 以下となった．

図 3.3.6 より，加速開始時の流れの状態は乱れが少ない層流に近い状態と考えられる．

わずかに残った乱れも， 加速による層流化作用により最大レイノルズ数 Remax到達時に

は消失していると考えられる．なお，本条件は，相馬ら（26）の示した乱流の再層流化傾
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向を示す加速時の無次元圧力勾配 Δpacc
+＞0.018 の条件を満たしている．なお，Δpacc

+は

式(3.4)で与えられる． 

ここで，Δpacc：加速時の圧力勾配（N/m
3），ν：流体の動粘度（m

2
/s），ρ：流体の密度（kg/m

3），

uτ：摩擦速度（m/s）である．再層流化傾向を示す加速が行われた後の Remax において，

層流を維持していると考えられる．Nu
+および Cf

+が 1 以下の条件では，Remaxは 3000 を

超えている．定常流では，Re=3000 以上では一般に乱れが発達した乱流となり，温度境

界層が薄くなる．そのため熱伝達率は層流と比べ非常に大きくなる．しかし，本条件の

脈動流では Remax時も層流を維持することで，Nu
+が大きく低下したと考えられる．同時

に，乱れの無い層流で通水できることにより Cf
+も大きく低下している．また，可視化

において減速時には壁面近傍に逆流が確認された．これは，図 3.3.5(c)と同様に，境界

層剥離が生じたと考えられる．境界層剥離は管軸に垂直方向の運動量輸送がない状態で

みられる現象である．このことからも，加速後の Remax時の流れが層流を維持していた

ことが推定できる．また，境界層剥離は，流体が壁面に沿って流れることができなくな

り壁面から離脱する現象である．すなわち，管軸に垂直な流速が生じやすい状態となっ

ている．さらに，壁面近傍の逆流と流路中央の主流との速度差によって，流体中に大き

なせん断力が生じていると考えられる．このため，減速後に流路全体にわたる大きな乱

れが生じている．減速後の最小レイノルズ数 Reminは 1900 と低いため，熱伝達率増加や

圧力損失増加の絶対値は小さいと考えられる．その結果，一周期における平均ヌセルト

数 Nupulsおよび平均摩擦損失 Cfpulsが定常流より低減したと考えられる． 

また，Nu
+および Cf

+の値と Nu
+および Cf

+が 1 を下回る Remの範囲は A により違いが

見られた．A が小さいほど Nu
+および Cf

+の低下の巾は小さい傾向であった．また，Nu
+

および Cf
+が 1 を下回る Rem の範囲も狭い．その原因として，最小レイノルズ数 Remin

に着目する．Remin は A が小さいほど大きくなる．例えば，Rem=3500 において，A=1.5

では Remin=1900 である一方，A=0.5 では Remin=3000 である． Remin=1900 の場合，減速

後に生じた乱れは，次周期の加速までに減衰していくと考えられる．しかし，Remin=3000

では乱れは減衰しにくいため，次周期の加速時にも流れは乱れが残った状態と考えられ

る．乱れが多く残存した状態では，再層流化を示す加速を行っても完全に層流化はでき

ないことが推定される．そのため，加速後の Remax時の流れが層流を維持できず乱れが

生じ，Nu
+および Cf

+が増加したと考えられる． 

3





u
pp accacc 


 (3.4) 
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図 3.3.7 は，Rem=7000，A=1.5 で Remin=3500 の条件における流れの可視化結果である．

脈動一周期にわたり終始乱れた状態が確認できる．本条件においても，加速時の無次元

圧力勾配 Δpacc
+＞0.018 を満たしており，層流化の傾向を示す加速条件となっている．し

かし，本条件は減速後も最小レイノルズ数 Remin=3500 と定常流においても乱流の条件

である．したがって乱れは減衰しない．大きな乱れを伴ったまま再び次周期の加速へと

進む．結果，層流化を示す加速を行っても乱れを層流化できなかったと考えられる．

t=0.5s における最大レイノルズ数 Remax=12000 において流れは完全に乱流になっている

と考えられる．流れは一周期で常に乱れており，脈動流による流れの状態への影響は確

認できない． 

図 3.3.3 で示された脈動流の Nu
+への影響は，図 3.3.4 で示された Cf

+への影響に対し

て全領域で低くなる傾向であった．図 2.2.2 に示す実験装置において，熱伝達率測定は

2000mm の直円管の上流端から 1100mm 下流に設置した熱伝達率テストセクション

(lh=500mm)にて行った．一方，圧力損失測定は，熱伝達率テストセクションを含む

l=2000mm の直円管の上流端と下流端に設置した圧力計により測定を行っている．ここ

で，下流部で測定を行った熱伝達率の測定値が，全域で測定した圧力損失より低下する

傾向を示している．これは，脈動流において下流部が上流部に対して乱れが少なくなっ

ている可能性を示唆している．今回の評価において，流れ方向の位置に対する熱伝達率

および圧力損失の影響については未検討であり，今後の課題である． 
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3.5 結論 

平均レイノルズ数 Rem=500から Rem=7000の領域について，振幅比 A=0.5 から A=1.5，

周期 T=1.82s の脈動流の熱伝達率と圧力損失への影響を実験にて解析した．また，流れ

の状態を可視化により調査した．その結果，以下の結論を得た． 

 

（1）Rem=2000 以下の脈動流において，熱伝達率および圧力損失が定常流に対し増加

する．本条件では減速後に境界層剥離が生じた後，流れに乱れが生じた．流れの乱れに

より熱伝達率と圧力損失が増加する． 

 

（2）Rem=2500以上の脈動流において，最小レイノルズ数Remin=2000以下の条件では，

熱伝達率および圧力損失が低下する．本条件では加速前の乱れが少なく，加速後の最大

レイノルズ数時においても層流が維持される． 

 

 （3）Rem および A の熱伝達率と圧力損失への影響は相似であった．一方，2000mm

の直円管下流部で測定した脈動流の熱伝達率は，2000mm の直円管全長にて測定した脈

動流の圧力損失より低い傾向であった．上流部と下流部で脈動流の乱れの状態が異なる

可能性がある． 

  



63 

 

 

 

 

4 章 

 

矩形流路における 

定常流の熱伝達率および圧力損失 

  



64 

 

4.1 諸言 

第 3 章において，円管内脈動流が熱伝達率および圧力損失に与える影響を示した．ま

た，脈動流の減速期間における境界層剥離と流れの乱れが可視化にて明らかになった．

境界層剥離により乱流化した可能性があることを論じた．一方，HV 用インバータ冷却

器のような矩形管内かつレイノルズ数の低い領域について，脈動流が熱伝達率や圧力損

失に与える影響は十分には明らかにされていない． 

本章では，Re=200 から Re=2000 までの低レイノルズ数領域において，矩形流路にお

ける脈動流の熱伝達率および圧力損失への影響解析に向けて構築した実験装置につい

て述べる．さらに，定常流において測定した圧力損失および熱伝達率について，過去に

提案された理論式および実験式を用いた試算値との比較を行う． 

層流における管内流れの圧力損失については，過去様々な理論式や実験式が提案され

ている．矩形管における圧力損失は，4.2 節にて述べる水力直径 De を用いることで円

管と同様に Fanning の式を用いて整理できる．本章では，実験にて測定した圧力損失に

ついて，Fanning の式から算出した試算値と比較し，測定値の確からしさを明らかにす

る． 

円管内流の熱伝達率については，伝熱面の熱的境界条件や温度境界層の状態に応じて

多くの研究がなされ，さまざまな式が提案されている(44)~(56)．一方で，圧力損失と異な

り，熱伝達率は管の断面形状により影響が大きく異なる．矩形管内熱伝達率についても，

従来から様々な研究がなされている(57) ～(60)．本章では， HV 用インバータ冷却器を模

擬して構築した実験装置にて温度境界層が未発達の助走区間における熱伝達率を測定

する．温度助走区間における矩形管内熱伝達率についての研究は少なく，十分に検討さ

れていない． 

今回，実験にて測定した熱伝達率と過去に提案された式を用いた試算値と比較し，違

いについて考察を行う．さらに，本実験装置の熱的境界条件および温度境界層の状態に

おける熱伝達率の実験式の導出を行う． 

 

4.2 実験装置 

 実験装置の概要を図 4.2.1 に示す．第 2 章，図 2.2.2 の装置からの変更は以下の 3 点で

ある． 
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・矩形管流路：テストセクションを円管から複数の矩形流路部からなる矩形管に変更． 

・熱伝達率測定部：二重管式熱交換からヒータブロックによる加熱および測定に変更． 

・ギアポンプおよびポンプ制御部：ギアポンプ 4 台並列接続から，ギアポンプ 2 台を並

列接続に変更．そのうち一台は逆転可能とすることでテストセクションへの流量を低減

可能な構成に変更． 

 以上のうち，矩形管流路および熱伝達率測定部について，詳細を述べる． 

 

4.2.1 矩形管流路 

図 4.2.1.1 に，試作した矩形流路部と，圧力測定ポート付のユニオンブロックを示す．

矩形流路部の詳細寸法を図 4.2.1.2 に，圧力測定ポート付のユニオンブロックの詳細寸

法を図 4.2.1.3 に示す．矩形流路部は幅 W=10（mm），高さ H=5（mm），長さ D=250（mm）

のポリカーボネート製である．ユニオンブロックにも矩形流路部同様幅 W=10（mm），

高さ H=5（mm）の矩形流路が設けられている．矩形流路部の矩形流路とユニオンブロ

ックの矩形流路との接続部は，乱れを生じさせないよう境界層厚さを配慮して段差が

0.2mm 以下となる寸法公差にて設計製作を行った．矩形流路部はコの字型の部材 Part1

と蓋部 Part2 の 2 つの部材を接着して作製した．また，ユニオンブロックと矩形流路部

の接続部は O リングにてシールする構成とし，アルミステーにより固定および位置決

めを行った．矩形管流路は矩形流路部をユニオンブロックにて 7 個接続して構成した．

なお，最下流に熱伝達率測定部が接続されている．低レイノルズ数では差圧が小さくな

るため，圧力計は高精度微小圧力センサ（PX409-10WCG，オメガ社）を用いた．圧力

計は定格-2500Pa から+2500Pa，計測精度は定格圧力の±0.08%である．本圧力計による

計測誤差は最大±2.0Pa となる．本実験では矩形流路 3 つ分の距離（3×D=810mm）に

設置した圧力センサにて測定を行った．Re=200 における定常流の理論圧力損失は 24Pa

である．従って，計測誤差は目標測定精度の±10%に対し下回っており，十分な計測精

度を有している． 

本実験は全て Re<2000 の層流域にて行った．管内層流における速度の助走距離 Xdは

式(4.1)で示される．内径 d には式(4.2)で示す水力直径 De を用いた．矩形流路部の水力

直径は De=6.67(mm)であり，助走距離が最長となる Re=2000 において Xd=867.1(mm)で

ある．今回，矩形流路の上流端から 1080(mm)の位置から差圧を測定しており，助走距
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離が確保されていることから速度分布は完全に発達した流れとなっている． 

Re065.0 
d

X d  (4.1) 

 WH

WH
De






2

44
＝

濡れ縁長さ

断面積
 (4.2) 

 

4.2.2 熱伝達率測定部 

図 4.2.2.1 に熱伝達率測定部を示す．矩形流路部の中央部に，カートリッジヒータに

よる加熱および熱電対による温度計測が可能なヒータブロックを配置した構成である．

ヒータブロックの詳細寸法を図 4.2.2.2 に，概要を図 4.2.2.3 に示す．伝熱部は長さ

Lh=100mm，幅 W=10mm である．また，加熱はヒータブロック上部に挿入したカートリ

ッジヒータにより行う．伝熱面とカートリッジヒータは約 20mm の距離を有している．

カートリッジヒータの発した熱は，ヒータブロックを熱伝導で拡散しながら伝熱面に向

かって伝わる．その結果，伝熱面において熱流束が一定となる等熱流束条件となること

を事前の解析にて確認している．ヒータブロックには，カートリッジヒータから伝熱面

へと向かう伝熱方向に 3 点，伝熱面に接触する流体が流れる方向に 5 点，計 15 点の熱

電対用温度測定孔を設けた．全ての熱電対用測定孔は，ヒータブロックの幅 10mm の中

央の温度が測定できるよう 5mm の穴深さとしている．伝熱方向に 3mm 間隔，最大間隔

6mm で設けた温度測定点により，式(4.3)に示すフーリエの法則から熱流束 q(W/m
2
)を算

出する．ここで，ΔT（K）は伝熱方向に設置した熱電対温度差，ΔL（m）は伝熱方向

に設置した熱電対間の距離である．なお，本実験ではΔL は熱電対の最大設置間隔であ

り，ΔL=6（mm）である．さらに，算出した q と，温度測定点から伝熱面までの距離

を用いて，伝熱面の温度を外挿により求めることができる構成とした．また，流れ方向

に 17.5mm 間隔で設けた 5 点の温度測定点により，流れ方向の伝熱面温度分布および伝

熱面上流端温度 Th1および下流端温度 Th2を外挿により求めることができる構成とした．

入口水温 Tc1と出口水温 Tc2および前記にて求めた Th1と Th2から，対数平均温度差 LNDT

を式（4.4）にて算出した．q および LNDT より，式（4.5）にて熱伝達率を求め，式（2.9）

を用いて Nu を算出した． 

L

T
kq



  (4.3) 
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    
    2112

2112

ln chch

chch

TTTT

TTTT
LNDT




  (4.4) 

LNDTqh /  (4.5) 

実験中はヒータブロックを断熱材で覆い，外部への放熱を防止した．なお，q の測定

における主要な誤差要因はΔT の測定である．熱電対は第 2 章 2.2.2 節(10)と同型式のも

のを使用しており，計測誤差は±0.2K である．q の計測誤差が 10%以下となるようカー

トリッジヒータの発熱量を増加させることでΔT を増加させた．また，ΔT が大きくな

るよう，ヒータブロックには金属の中でも熱伝導率の低い SUS303（熱伝導率

k=16.4W/mK）を用いた． 
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Fig 4.2.2.3 Heater block structure 
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4.3 定常流での熱伝達率および圧力損失 

4.3.1 実験方法および実験条件 

4.2 節にて示した実験装置の計測精度確認のため，定常流にて熱伝達率および圧力損

失を測定した．実験は表 4.3.1 に示した Re＝200 から Re=2000 の定常流条件にて実施し

た．入口水温 Tc1=25℃一定とし，所定の Re 条件となるようギアポンプを一定電圧で駆

動した．カートリッジヒータを発熱させ，ヒータブロックを加熱する．ヒータブロック

に設けた各温度測定点の測定値が定常となった後，ヒータブロックの各部温度，入口水

温 Tc1，出口水温 Tc2を測定し熱伝達率を求めた．測定した熱伝達率から式(2.8)を用いて

ヌセルト数 Nu を算出した．また，測定したテストセクションの差圧から管摩擦係数 Cf

を式(2.9)，(2.10)を用いて算出した． 

 

 

Reynolds Number 200，250，300，350，400，450，500，600，700，800，900，1000，

1250，1500，1750，2000 

 

4.3.2 実験結果および考察 

図 4.3.2.1 に Nu の算出結果示す．なお，矩形管における代表長さは，式(4.2)に示す水

力直径 De を用いている． 

本実験装置においては，矩形管の一面からの等熱流束加熱条件である．また，温度境

界層が未発達の助走区間における平均熱伝達率を測定している．一面等熱流束加熱矩形

管の温度助走区間における平均ヌセルト数 Nu は理論式および実験式が過去に示されて

いない．そのため，式(2.16)で示す全周等熱流束加熱円管での温度助走区間における局

所ヌセルト数 Nuxを用いて算出した Nu (Laminar circular channel)を図中に破線で示す．

また，実験結果から導出した一面等熱流束加熱矩形管の温度助走区間における Nu の実

験式（4.6）を図中実線で示す． 

矩形管における Nu の測定値は Re の増加と共に増加した．全周等熱流束加熱円管の

助走区間における Nu の計算値と同様の傾向であった．これは，Re の増加と共に温度境

界層の薄い助走区間が増加するためである．一方，円管の Nu の計算値に対して全ての

レイノルズ数条件で実験結果の Nu が高い結果であった．今回測定した矩形管の伝熱部

Table 4.3.1 Experimental condition 
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では，矩形流路の一面のみ加熱している．それに対して，円管では全周から加熱される．

それぞれの温度境界層の発達の概略図を図 4.3.2.2 に示す．上図が矩形管，下図が円管

である．一面のみ加熱される矩形管では，温度境界層は伝熱面から反対側の流路壁まで

発達を続ける．一方で，全周から加熱される円管では，全周から流路中央に向かって温

度境界層が成長する．温度境界層が流路中心に到達すると完全に発達した温度分布とな

る．従って，一面のみ加熱した矩形管では，円管に対して温度境界層の薄い助走区間が

増加する．よって，矩形管は円管より高い Nu を示したと考えられる．式（4.6）は実験

結果を式（2.16）と同様の形にて整理したものである．ここで， x ，すなわち温

度分布が発達した場合は，式（2.16）の右辺かっこ内は 1 となる．従って，式(2.16)の

)( xNu は等熱流束条件における発達した円管内のヌセルト数である Nu=4.64 と等しく

なる．また，
x の係数は，温度境界層の発達速度を示すものである(56)．以上より，本

実験における条件に基づき，式（2.16)を式（4.6）に変形した． 

矩形管における管断面の縦横比が 0.5 の矩形管において，一面等熱流束加熱条件にお

ける発達流れにおいては Nu=3.54 である(61)．従って，式（4.6）においても， x で

Nu=3.54 となるよう右辺第 1 項の係数を定めた．また，
x の係数は，式（4.6）の導出

に当たり，実験結果に対して最小二乗法により最も誤差が小さくなる係数を求めた．全

周から発達する円管に対し，4 面中 1 面からのみ発達する矩形管では，
x の係数は 220

から61へとおおよそ1/4の値にて実験値とよく一致した．測定したRe=200からRe=2000

の範囲において，実験値に対して式（4.6）により求めた試算値は±10%以下で一致して

おり，矩形管における一面等熱流束加熱条件での熱伝達率を精度よく求めることができ

る． 

 

  




 xdxxNuNu
x

0
 (2.15) 

Circular:    0.12201641.5)(
10/39/10


 xxNu    (2.16) 

   PrRe dxx  (2.17) 

Rectangular:    0.161154.4)(
10/39/10


 xxNu     (4.6) 
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 なお，本実験装置における定常流における Nu 測定値は，複数回の実験においても再

現することを確認している．従って，本実験装置は矩形流路における熱伝達率を再現良

く測定できる装置であることが確認できた． 

 図 4.3.2.3 に圧力損失の測定結果を示す．破線は Hagen-Poiseuille 式を用いた場合の本

実験装置での摩擦係数 Cfの計算値である．Re=500 以下の領域で，測定値は試算値より

高い傾向を示したが，測定値が計算値とよく一致する結果が得られた．低い Re では差

圧が小さく，圧力計の計測誤差（±2Pa）の影響により計算値より高い結果になったと

考えられる．測定した Re=200 から Re=2000 までの間で，圧力損失の測定誤差は目標精

度の±10%以下であり，十分な精度が確保できている． 

以上より，本実験装置にて矩形流路内の熱伝達率および圧力損失が測定できることを

確認できた． 
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Fig 4.3.2.1 Nu on steady flow in rectangular channel 

Fig 4.3.2.2  Developing distance of thermal layer 

Present data(Rectangular channel) 

Laminer eq.(Circular channel) 

   0.12201641.5)(
10/39/10


 xxNu

   0.161154.4)(
10/39/10


 xxNu

Rectangular channel 

Circular channel 

+10% 

-10% 

Eq.（4.6）(Rectangular channel) 
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Fig 4.3.2.3  Cf on steady flow in rectangular channel 

Laminar eq. with±10% 

(d=hydroic diameter) 

Present data 
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4.4 結論 

Re＝2000 以下の矩形管における脈動流の熱伝達率および圧力損失の影響評価に向け，

矩形管内定常流の熱伝達率および圧力損失を計測可能な実験装置を構築した．定常流に

おける熱伝達率および圧力損失を測定し，以下の結論を得た． 

 

（1）Re=200 から Re=2000 の定常流において，圧力損失測定値は理論値とよく一致し，

精度よく測定できることを確認した． 

 

（2）Re=200 から Re=2000 の定常流において，熱伝達率の測定値は再現良く測定できる

ことを確認した．また，温度助走区間における等熱流束加熱円管の実験式に基づ

き，本実験装置における条件である一面等熱流束加熱矩形管の温助走区間におけ

る熱伝達率の実験式を導出した． 

 

矩形流路，一面等熱流束加熱における助走区間の局所熱伝達率（200≦Re≦2000） 

   0.161154.4)(
10/39/10


 xxNu  
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5 章 

 

矩形流路における脈動流の熱伝達率 
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5.1 諸言 

第 3 章，3.3.3 節の脈動流における流れの状態把握にて，脈動流の減速期間における

壁面近傍の逆流，すなわち境界層剥離が確認された．境界層剥離は，流体が壁面に沿っ

て流れることができずに壁面から離脱する現象である．従って，管軸に平行な方向と異

なる流速が生じていることになる．減速期間に生じる境界層剥離により流れに乱れが生

じ，熱伝達率が増加していると考えられる．齋藤ら(34)は Rem＝920 および Rem＝3000 に

おける矩形管内脈動流の熱伝達率と流動状態について，実験及び可視化により明らかに

している．伝熱面の局所熱伝達率は Rem＝920 において定常流に対して最大 1.4 倍に増

加，Rem＝3000 においては定常流に対して最大 2.5 倍に増加することを報告している．

また，脈動流の周波数が熱伝達率へ影響を与えていることを示唆している．ただし，流

動状態の観察においては壁面近傍での逆流を認めたものの，逆流についての十分な考察

は行われていない．脈動流による HV 用インバータ冷却器の熱伝達率増加にむけては，

矩形管内の低レイノルズ数流れにおいて，乱れが生じる脈動流の条件を明らかにする必

要がある．さらに，HV 用インバータ冷却器への脈動流の適用には，性能設計を可能と

する必要がある．従って，脈動流が熱伝達率へ与える影響の予測式を導出する必要があ

る． 

前述の目的を達成するため，本章では，まず矩形管内の低レイノルズ数における脈動

流により境界層剥離が生じる条件を数値計算により明らかにする．また，脈動中におい

て境界層剥離に影響する要因解析を行う．次に，数値計算により明らかになった境界層

剥離を生じる脈動条件において，熱伝達率への影響を検証する．さらに，数値計算によ

り求めた境界層剥離を生じる条件と，実験により求めた熱伝達率への影響から，脈動流

における熱伝達特性の予測式の導出を行う． 

数値計算において，矩形管を想定した二次元平行平板間流れについて境界層に与える

影響について解析する．簡便のため乱流への遷移現象は考慮せず，脈動流中の流体挙動

の分析を行う．特に，脈動流の減速期間に生じる境界層剥離は，熱伝達率を増加させる

乱れの発生に大きく影響すると考えられる．ここで，境界層剥離は，飛行機の翼やデフ

ューサなど壁面形状が変化する流れにおいて式（5.1）に示す形状係数 H にて予測でき

ることが経験的に知られている(62)(63)．層流においては H＞3.5 付近，乱流においては

H>2.7 付近にて境界層剥離を生じることが予測されている．ここで，δ1は式（5.2）で示
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す排除厚さである．また，δ2は式（5.3）で示す運動量厚さである． 

2

1




H  (5.1) 

  

max

0
max

1
U

dyyuU
R

y 


  (5.2) 

     
2

max

0
max

2
U

dyyuUyu
R

y 


  (5.3) 

u(m/s)は速度，Umax(m/s)は最大流速，y(m)は壁面からの距離，R(m)は流路中央から壁面

までの距離である．数値計算により脈動流における境界層剥離が生じる条件を明らかに

するとともに，形状係数 H との関係についても考察する．また，境界層剥離により生

じた乱れにより熱伝達率が増加すると考えられるため，一周期において境界層剥離が生

じる時間割合は熱伝達率に大きく影響すると考えられる．ここで，脈動流一周期におい

て境界層が剥離する時間を境界層剥離時間 tlと定義する．数値計算により脈動条件と境

界層剥離時間 tlとの関係について明らかにする． 

さらに，4 章で構築した熱伝達率および圧力損失を評価可能な矩形流路を有する実験

装置を用いて，脈動流により熱伝達率が増加する条件を検証する．数値計算により明ら

かにした境界層剥離が生じる条件において，脈動流の熱伝達率を測定する．数値計算に

より明らかにした境界層剥離時間と熱伝達率増加の影響を解析し，熱伝達率への影響を

示す実験式を導出する． 

 

5.2 数値計算 

 5.2.1 基礎方程式 

図 5.2.1 に二次元平行平板流れの概略図を示す．二次元平行平板間流れにおいて，流

体の流れは式（5.4）に示す連続の式と，式（5.5）に示す Navier-Stokes 方程式の 2 つに

支配される． 
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(5.5) 

ここで，X は流れ主流方向，Y は壁面垂直方向である．x は X 方向位置，y は壁面を原

点とする Y 方向位置である．u は X 方向速度，v は Y 方向の速度である．νは流体の動

粘性係数である．非圧縮流体において，v=0 すなわち Y 方向速度がない完全層流におい

て，式(5.5)は以下のように変形できる． 























2

21

y

u

x

p

t

u



 (5.6) 

式（5.6）における圧力勾配
x

p




 を時間変化させることにより脈動流の速度分布を求め

る．平均圧力勾配と圧力勾配振幅を調整することにより，表 5.2.1 に示す平均レイノル

ズ数 Remおよび振幅比 A の脈動流条件での流速分布を求めた．なお，流速の初期条件は

平均圧力勾配における平行平板間の完全発達層流の流速分布を用いた．圧力勾配波形は，

流れを加速する正の圧力勾配が一周期の 50%，流れを減速する負の圧力勾配が 50%と

なるようにした．計算は 30 周期分行った．一周期の平均レイノルズ数 Remおよび最大

レイノルズ数 Remax，最小レイノルズ数 Reminに関して，29 周期目の値に対する 30 周期

目の値の変化はすべての条件で 1%以下であった．従って，脈動流一周期にわたる流速

が同じ変化を繰り返す安定した脈動流となっている．算出した 30 周期目の流速分布か

ら，排除厚さ δ1および運動量厚さ δ2の二つの境界層厚さの変化を求めると共に，形状

係数の変化を求めた．また，算出した流速分布から壁面せん断応力 τwを式(5.7)にて求め

た．ここで，
w

dy

du








は壁面近傍における速度勾配である．壁面近傍での逆流，すなわち

境界層剥離が生じると τw＜0 となる．τw＜0 となる脈動条件すなわち境界層剥離の生じ

る条件について 5.2.2 項にて明らかにする．さらに，一周期において境界層剥離が生じ

る時間と脈動条件との関係についても明らかにする． 

w

w
dy

du








   (5.7) 
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Fig.5.2.1 Schematic of channel flow 

 

Table 5.2.1 Calculation conditions 

Average Reynolds Number  [-] Rem 250，500，750，1000，1250，1500，1750，2000 

Amplitude retio [-] A  0.5，0.75，1.0，1.25，1.5 

Freqency [Hz] f   0.25，0.5，1.0，2.0 

Initial Reynolds Number [-] Re0  =Rem 

 

  5.2.2 脈動流における流速分布 

 圧力勾配が矩形変化した場合の平均レイノルズ数 Rem=1000，振幅比 A=1.5，周波数

f=1Hz における脈動流のレイノルズ数 Re 変化を図 5.2.2.1 に示す．a は 30 周期での Re

変化を，b は 30 周期目の Re 変化を示す．横軸は式（5.8）で示す無次元時間 t
+である．

ここで，t（s）は時刻，T（s）は周期である．また，圧力勾配は一周期の平均圧力勾配

avedx

dp








 （N/m

3）で無次元化した無次元圧力勾配












dx

dp
にて示す．定義を式（5.9）

に示す． 

ftTtt  /  (5.8) 

avedx

dp

dx

dp

dx

dp






























 (5.9) 
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図 5.2.2.1 より，












dx

dp
が正の値，すなわち加速期間において，Re は増加する．一

方，












dx

dp
が負の値となる減速期間においては，Re は低下することがわかる．また，

レイノルズ数 Re は増減を繰り返しながら周期を経るに従い徐々に低下し，t
+
=10 以降で

は最大値と最小値がほぼ一定の値となる増減を繰り返した．今回計算の初期条件として， 

Re=1000 の発達した層流の速度分布を用いている．Re=1000 の状態から強い正の圧力勾

配が加わるため，一時的に Re が大きく増加する．減速期間では，負の圧力勾配が加わ

り Re は低下する．次周期の開始時には，初期条件である Re=1000 より小さい Re の状

態で正の圧力勾配が加わる．その結果 2周期目の最大Reは 1周期目と比べ小さくなり，

最大 Re の低下に伴い減速後の最小 Re も 1 周期目より小さくなる．その後，正の圧力

勾配と負の圧力勾配を繰り返し加わることで，平均 Re は徐々に低下しながら増加と減

少を繰り返す．10 周期目以降では最大値と最小値はほぼ一定の値となる増減を繰り返

す脈動流となる．本節では，流速分布が発達して安定した 30 周期目について整理した

結果を示す．なお，以後の表記において，












dx

dp
が正の値となり Re が増加する期間

を加速期間 Tacc とし，












dx

dp
が負の値に移行するのに伴い Re が低下する期間を減速

期間 Tdecと定義し記載する． 

図 5.2.2.2 に，脈動流の一周期にわたる流速分布の変化を示す．ここで，図 5.2.2.2.a

は加速期間 Taccにおける流速分布の変化を，図 5.2.2.2.ｂは減速期間 Tdecにおける流速

分布の変化を示す．横軸の y+は流路半幅 R で無次元化した流路中央からの距離であり，

y+=1 が壁面，y+=0 が流路中央である．縦軸は一周期の平均流速 aveu により無次元化し

た無次元流速 u+であり，式（5.10）にて算出した．また， t+=0 は加速圧力勾配が加わ

る時刻であり，次周期開始となる t+=1.0 までの各時刻について示した．参考のため点

線にて層流の理論速度分布を示している． 

aveuuu 
 （5.10） 

t+=0 において，y+=0 から y+=0.7 の領域では u+は正の値である．一方，前周期の減速

の影響のため，壁面近傍となる y+=0.7 から y+=1 の領域では u+が負となっている．すな
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わち，流体は主流に対し逆流しており境界層剥離が生じている．加速圧力勾配が加わる

と u+は全ての y+で増加し，t+=0.1 において u+は全領域で正となった．加速圧力勾配が

加わる t+=0.5 までは，t+の増加に伴い流速は全ての y+で増加し続ける． t+=0.5 以降は

負の圧力勾配が加わる減速期間となる．減速期間では，u+は流路全体で低下している．

t+=0.8 以降では，壁面近傍で u+が負となる領域が生じる．減速期間において境界層剥離

が生じていることが分かる．次周期の加速開始時刻である t+=1.0 で u+が負となる領域

は最大となった． 

脈動流中の流速分布は時間変化と空間変化を伴う．混同をさけるため，以降の記載に

おいては時間変化，もしくは空間変化であることを明記し考察する．y+=0 付近の流路

中央付近では，図中点線で示した層流理論空間速度分布に対して，脈動周期の加速と減

速に応じて u+が増加および低下する時間変化をした．u+は常に正の値である．一方で，

y+=1 付近の領域壁面近傍では空間流速分布が複雑に変化した．図 5.2.2.2.a に示した加

速期間において，加速期間後半となる t+=0.3 から t+=0.5 では図中点線で示した発達層

流時の空間速度分布と比べ壁面近傍に大きな空間速度勾配を持つ．図 5.2.2.2.b に示し

た減速期間において，壁面近傍の空間流速勾配は徐々に小さくなる．減速期間後期の

t+=0.8 以降では，壁面近傍の u+は負であるが，流路中央では正となる空間流速分布とな

る．脈動流では，流体に加わる空間圧力勾配












dx

dp
が時間変化する．圧力は y+に関わ

らず一様に加わるため，圧力による加速と減速の力は y+に関わらず一定である．一方で，

壁面近傍では粘性が強く影響し，壁面上である y+=1 では流速が時刻によらず常に 0 と

なる．そのため，y+が 1 に近づくほど空間速度勾配が大きくなる．このように，脈動流

では，壁面近傍の粘性の影響に加えて流路全体に一様に加わる圧力が時間的に変動する

ことが原因で空間流速分布が複雑に時間変化する． 

図 5.2.2.3 に，無次元壁面せん断応力 τw
+の時間変化を，空間圧力勾配













dx

dp
の時間

変化と共に示す．なお，τw
+は一周期の平均流速 aveu を用いて無次元化した壁面せん断

応力である．式（5.11）に定義を示す． 

2

aveww u 


 （5.11） 

Re が増加する加速期間 Taccにおいて，τw
+は増加する．Taccにおいては，壁面近傍の空
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間速度勾配が大きくなるためである．Re が低下する減速期間 Tdecにおいては τw
+は低下

し続ける．t
+
=0.8 直前において，τw

+は正から負へと変わる．これは，図 5.2.2.2 にて壁面

近傍で流速 u+が負となる境界層剥離が生じた時刻に対応する．すなわち，τw
+＜0 におい

ては境界層剥離および壁面近傍での逆流が生じる． 

図 5.2.2.4 に，無次元排除厚さ δ1
+および無次元運動量厚さ δ2

+の時間変化を示す．δ1
+

および δ2
+は，流路半幅 R により δ1，δ2をそれぞれ無次元化したものである．定義式を

式（5.12），（5.13）に示す． 

R11  


 （5.12） 

R22  


 （5.13） 

加速期間 Taccにおいて，δ1
+は減少する．Taccでは，流速は y+によらず同じ正の圧力を

受けて増加する．その結果，もともと流速の小さい壁面近傍の流速増加の影響が，流路

中央速度の増加の影響よりも大きくなるためである．減速期間 Tdecにおいては，逆に δ1
+

は増加する．壁面近傍における流速の低下は負の圧力と粘性の影響により大きくなる一

方で，流路中央速度は粘性の影響が小さく流速の低下が緩やかになるためである． 

δ2
+は加速期間の初期には増加し，その後緩やかに減少する．加速開始時刻においては，

壁面近傍の運動量は小さい．正の圧力が加わることにより壁面近傍の運動量が増加し

δ2
+が一時的に増加する．その後，粘性の影響により壁面近傍の運動量は主流へと移動し

ていくため，δ2
+は徐々に減少する．減速開始時においては，主流の流速低下に対して壁

面近傍における流速の低下の影響が大きいため，δ2
+はわずかに増加傾向を示す．壁面近

傍の流速の絶対値が低下する減速期間の後半では，壁面近傍の運動量そのものが小さく

なる．その結果，再び δ2
+は減少する． 

図 5.2.2.5 に，形状係数 H の時間変化を無次元壁面せん断応力 τw
+の時間変化と共に示

す．Hは加速期間の初期で急激に減少した．δ1
+が加速期間Taccにおいて減少すると共に，

δ2
+は Taccの初期において増加するためである．Tacc後期では，δ2

+が δ1
+同様に減少傾向を

示すため H はほぼ一定となった．減速期間 Tdecにおいて，H は増加傾向を示した．特に，

Tdec後期に H は増大した．これは，Tdecにおいて δ1
+は増加を続ける一方，δ2

+は Tdec初期

はほぼ一定だが，Tdec 後半にかけて減少するためである．ここで，境界層剥離が生じる

τw
+が負となる無次元時刻 t

+
=0.78 において，H の値はおよそ 3.7 であった．これは，壁
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面形状変化における層流での境界層剥離が生じる条件として知られる H＞3.5 とほぼ一

致する．よって，本数値計算により境界層剥離が生じる条件を算出できている． 

図 5.2.2.5 中に示した tl
+は，無次元境界層剥離時間であり，式（5.14）にて定義する． 

decll Ttt 


 （5.14） 

ここで，境界層剥離時間 tlは，境界層剥離が生じた時刻から，空間圧力勾配












dx

dp
が

負から正へと変わるまでの時刻である．なお，数値解析では tlは境界層剥離が生じた時

刻から周期の終了時刻までとなる．脈動流の減速期間において，境界層剥離により管壁

から離脱する流速が生じ，乱れが生じることにより熱伝達率が増加すると考えられる．

また，負の圧力勾配が加わる期間においては乱れが促進されることが知られている

(64)~(66)．従って，境界層剥離により生じた乱れは tl
＋の期間維持されると考えられる．よ

って，tl
＋が増加するほど乱れを生じる時間が長くなり，熱伝達率が増加すると考えられ

る．tl
＋の有無により境界層剥離の有無の判別と，tl

＋の大きさにより熱伝達率への影響を

推定することができる． 
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a．t
+
=0 to 30 

 

b．Pulsating curve at 30
th
  

Fig.5.2.2.1 Calculation result of Reynolds number 
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a. Tacc 

 

b. Tdec 

Fig.5.2.2.2 Velocity distribution 
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Fig.5.2.2.3 Calculation result of τw
+
 

 

Fig.5.2.2.4 Calculation result of δ1
+，δ2
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Fig.5.2.2.5 Calculation result of H 
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5.2.3 脈動条件の影響 

表 5.2.1 に示した脈動条件にて，数値計算により平均レイノルズ数 Rem，振幅比 A，

周波数 f (Hz)が無次元境界層剥離時間 tl
+に与える影響を求めた．図 5.2.3.1.a，図 5.2.3.1b，

図 5.2.3.1c に，A=0.5，A=1.0，A=1.5 における Remに対する tl
+を示す．図 5.2.3.1.a に示

した A=0.5 の脈動条件において， Rem ，f によらず tl
+
=0 である．図 5.2.3.1.b に示した

A=1.0 の条件において，tl
+は f＝1(Hz)および f＝2(Hz)にて 0 以上となり，境界層剥離が

生じた．また，f の増加とともに tl
+も増加した．一方で，tl

+は Rem によらず一定であっ

た．図 5.2.3.1.ｃに示す A=1.5 においても，f の増加とともに tl
+は増加する一方で，tl

+は

Rem によらず一定であった．図には示していないが，同一振幅比，同一周波数において

は空間流速分布は Rem が変わっても図 5.2.2.2 と同じであった．従って境界層近傍の流

体運動も相似となる．このため，Remは tl
+に影響しない．tl

+には振幅比 A および周波数

f が影響することが分かる． 

図 5.2.3.2 に，振幅比 A および周波数 f に対する tl
+を示す．A=0.5 および f=0.25（Hz）

においては tl
+
=0 すなわち境界層剥離が生じない．A および f が増加するにつれて，tl

+が

増加する傾向を示した．A が増加することは，流速を大きく増加，低下させる必要があ

ることを意味する．流速を大きく変化させるために，加速期間 Taccには大きい正の圧力

を，減速期間 Tdec には大きい負の圧力を加える必要がある．Tdec において，大きい負の

圧力が加わることにより，tl
+が増加する．また，f が増加することは，速度を短時間で

増加，低下させる必要があることを意味する．流速を短時間で変化させるために，Tacc

では大きい正の圧力を，Tdec では大きい負の圧力を加える必要がある．Tdec において大

きい負の圧力が加わることになり，tl
+が増加する．以上に述べたとおり，A および f の

増加は Tdec において加わる負の空間圧力勾配












dx

dp
が増加する．その結果，tl

+が増加

する． 

図 5.2.3.2 により，境界層剥離時間 tl
+＞0 となる脈動条件，すなわち熱伝達率が増加す

る脈動条件が数値計算により明らかになった．さらに，脈動条件と境界層剥離時間の関

係を明らかにした．5.3 節より，境界層剥離の生じる脈動条件にて実験で熱伝達率への

影響を検証する． 
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Fig. 5.2.3.2 Effect on tl
+
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5.3 矩形流路における熱伝達率測定 

本節では，熱交換器の内部流路に用いられる矩形流路形状を模擬した流路における脈

動流の熱伝達率への影響を実験にて明らかにする．第 4 章，図 4.2.1 にて示した実験装

置にて，脈動流の熱伝達率の測定を行う．5.2 節の数値計算にて，振幅比 A=1.5 におい

ては，周波数 f＞0.5(Hz)にて境界層剥離が生じる事を明らかにした．実験において，境

界層剥離が生じる脈動条件である振幅比 A=1.5，周波数 f=0.55Hz における熱伝達率を測

定する．なお，実験において，圧力勾配は実験装置全体の圧損や流体の質量，ポンプ能

力等の様々な要因に依存し変化する．従って実験では数値計算と異なり圧力勾配の制御

が困難であるため，平均レイノルズ数 Remと振幅比 A，周波数 f を固定条件とし圧力勾

配波形は成り行きとした．圧力勾配波形は異なるが，数値計算結果は実験結果における

脈動流中の流れの状態を推定する上で非常に有用である．数値計算結果を踏まえ実験結

果を考察することで，脈動流で生じる現象について明らかにする．また，数値計算によ

り明らかにした境界層剥離時間 tl
+を考慮し，脈動流における熱伝達特性を明らかにし，

脈動流の熱伝達率を示す実験式を導出する． 

 

5.3.1 実験方法および実験条件 

実験は第 4 章，4.3.1 節の手順と同様に，発熱させたヒータブロックと水との温度差

を測定することにより熱伝達率を測定した．並列に接続した 2 台のギアポンプにより脈

動流を作成して行った．ファンクションジェネレータを用いて任意の電圧波形を DC 電

源からギアポンプに供給して脈動流を作成した．ギアポンプに供給する電圧波形は第 3

章 3.2.1 節の図 3.2.1 に示したものと同様の台形波とした．電圧増加時間 a，最大電圧維

持時間 b，電圧低下時間 c は等しく，それぞれ一周期の 15%である．振幅比 A=1.5，周

波数 f=0.55（Hz）で一定とした．これは，5.2 節の数値計算結果において脈動流により

境界層剥離が生じる条件である．平均レイノルズ数 Remを変化させて熱伝達率の測定を

実施した．実験条件を表 5.3.1 に示す． 
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Average Reynolds Number [-] Rem 150，200，250，300，350，400，450，500，

600，700，800，900，1000，1250，1500，

1750，2000 

Amplitude ratio [-] A 1.50 

Frequency [Hz] f 0.55 

 

 

5.3.2 実験結果 

実験にて作成した平均レイノルズ数 Rem=500，Rem=1000，Rem=1500 におけるレイノ

ルズ数 Re と差圧ΔP の時間変化を図 5.3.2.1 に示す．なお，Re は図 4.2.1 に示す流量計

での測定結果から，ΔP は熱伝達率測定部を含む L=810(mm)の区間の両端に設置した圧

力計の測定結果から算出している．図示されていないが，ギアポンプへの供給電圧が増

加を開始した時刻を周期開始時刻 t=0(s)とした． 

Rem=500 において，Re は周期開始直後に最小 Re から最大 Re まで増加し，最大 Re

を維持した後再び最小 Re まで低下した．最小 Re 到達後は次周期の開始まで Re を維持

した．ΔP は，周期開始直後に増大した．Re が最大 Re に到達する前にΔP は正の圧力

ピークを示した．Re が最大 Re に到達直後にΔP は大きく低下傾向を示し，再び増加し

た．Re が低下を始める t=0.6(s)付近においてΔP は急激に低下し負の値となった．Re が

最小 Re に到達する t =0.9(s)付近まで負圧を維持した．t=1.0s 以降はΔP は増減を繰り返

した後，正圧にて次周期の加速開始まで一定となった． 

Rem=1000，Rem=1500 においても，脈動流における Re と ΔP の時間変化は同様の形で

あった．一方で，Re およびΔP の変動幅の絶対値は大きくなった．なお，ΔP が正負を

またぐ変化をする前後に変動が見られるが，これは測定装置に含まれる樹脂配管部等の

弾性体により生じたハンチングである． 

作成した脈動流について，ΔP の正負および測定装置の特性によるΔP のハンチング

を考慮し，加速期間 Tacc，減速期間 Tdecおよび定常期間 Tstを次の通り定義する． 

・加速期間 Tacc：t=0（s）から，差圧 ΔP が負となる t1までの期間．ΔP が正のため流

体は加速する．乱れのない層流と考えられる． 

Table 5.3.1 Experimental condition 
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・減速期間 Tdec：加速期間終了となる t1から，ΔP が完全に正の圧力を回復する t2ま

での期間．ΔP が負のため，流体は減速する．境界層剥離により乱

れが生じると考えられる． 

・定常期間 Tst：減速期間終了となる t2 から，次周期の加速までの期間．ΔP，Re と

もほぼ一定値であり，流体は加速も減速もしない定常流となる．乱

れのない層流と考えられる． 

また，Taccと Tdecを併せた期間を加減速期間 Tpulsとする． 

測定した脈動流のヌセルト数 Nupulsを図 5.3.2.2 に示す．図中青色は，第 4 章にて測定

した定常流におけるヌセルト数 Nusteadyである．Nupuls は Nusteadyと同様に Remの増加と共

に増加した．一方で，Nusteady に対しては，Remが小さい領域においては Nupulsは Nusteady

とほぼ同じ値であり，Nupulsの顕著な増加は見られなかった． Remが増加するにつれて，

Nupulsは Nusteadyに対して増加した． 
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Fig.5.3.2.1 Pulsating curve
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Fig.5.3.2.2 Nu on pulsating flow
 

 

 

 

 

Fig.5.3.3.3 Pulsating curve
 

 

Tacc=0.58s Tst=0.70s 

Tpuls=1.12s 
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 5.3.3 結果の考察 

実験により得られた脈動波形について，図 5.3.2.1.b に示した Rem =1000 における波形

を拡大した図 5.3.3.3 にて詳細を考察する．5.3.2 節において，差圧 ΔP の時間変化を基

準に加速期間 Tacc，減速期間 Tdec および定常期間 Tst を定義した．また，加減速期間

Tpuls=Tacc+Tdec とした．作成した脈動波形は Tacc≒Tdec であった．また，ポンプ印加電圧

の脈動周期 T=1.82（s）に対し，流体が加減速している期間である Tpulsは 1.12(s)であっ

た．従って，実験にて作成した脈動流は加減速周期 Tpuls=1.12（s）（周波数 f=0.9(Hz)）

の脈動流と，定常期間 Tst=0.70(s)の定常流を繰り返す流れと考えることができる． 

f=0.9(Hz)，振幅比 A=1.5 の脈動流を含む本実験条件は，5.2 節の数値計算にて境界層剥

離が生じる条件である．従って，実験において減速期間に境界層剥離が生じていると推

定できる． 

図 5.3.2.2 に示した熱伝達率測定結果において，Remが高い領域では脈動流のヌセルト

数 Nupuls は定常流におけるヌセルト数 Nusteady を上回っている．境界層剥離により乱れ

が生じ，熱伝達率が増加したと考えられる．数値計算により明らかになった境界層剥離

を生じる脈動条件において，実験で熱伝達率の増加を検証できた．一方，Remの小さい

領域においては，Nupulsは Nusteady とほぼ同等であり顕著な増加は見られない．Remの低

下に伴い粘性の影響が強くなり，乱れは散逸しやすくなる．境界層剥離により乱れが生

じても，低い Rem では乱れが散逸し，熱伝達率増加の影響が小さくなると考えられる．

加えて，本実験条件では乱れの無い層流と考えられる定常期間 Tst が存在する．従って

脈動一周期において乱れによる熱伝達率増加の影響がより小さくなると考えられる．定

常期間の少ない脈動流を実現することにより，脈動流によるさらなる熱伝達率増加効果

を得られると考えられる． 

 

5.3.4 熱伝達率予測式の導出 

数値計算および実験結果から，脈動流では以下のメカニズムで熱伝達率が増加する． 

1. 加速期間 Taccにおいては，流れは乱れを含まず熱伝達率は定常層流相当となる． 

2. 減速期間 Tdecにおいて，逆圧力勾配により壁面近傍に境界層剥離が生じる． 

3. 境界層剥離により乱れが生じる． 

4. 乱れにより温度境界層が薄くなり，熱伝達率が増加する． 
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5. 乱れが粘性により散逸，もしくは正の圧力が加わることにより減衰し層流となる． 

本メカニズムに基づき，熱伝達率予測式を検討する． 

図 5.3.3.1 に示した脈動一周期の波形において，各期間の流れの状態は以下と考えら

れる． 

Tacc：層流 

Tdec：層流⇒境界層剥離後乱れ発生 

Tst：層流 

ここで，境界層剥離を生じた後の流れが乱れた期間が熱伝達率の増加に大きく影響す

ると予想される．一方で，熱交換器への設計に向けた予測式としては，圧力や流量等の

センサで計測可能な可観測量による整理が実用上有用となる．流れが乱れた期間の特定

には乱れの開始時刻と終了時刻の特定が必要となるが，実現は非常に困難である．その

ため，本研究では，流れに乱れが存在する期間に相当する可観測量として，5.2 節で示

した境界層剥離時間 tlを用いての整理を試みる． 

境界層剥離が生じる時間 tlについて，図 5.2.3.2 の無次元境界層剥離時間 tl
+の数値計

算結果から算出する．実験における加減速期間 T puls において，T puls =1.12(s)（f=0.9(Hz)），

振幅比 A=1.5 の脈動流に相当する．数値計算にて算出した f =0.9(Hz)，A=1.5 における無

次元境界層剥離時間は tl
+
=0.43 である．すなわち，減速期間 Tdecのうち後半の 43%が境

界層剥離により乱れが生じる．tl の期間は流れは乱れており，熱伝達率が増加する．図

5.3.3.3 に，脈動流の各期間における流れの状態の推定結果を併せて示す．周期開始から

境界層剥離が生じる減速期間の途中までは層流支配となる．境界層剥離期間は流れに乱

れが生じ，乱流支配となる．圧力が正となる定常期間では，乱れはなくなり層流支配と

なる．以上より脈動流における熱伝達率
pulsNu は式（5.15）により求めることができる． 

 

 
T

NuTNutNutT
Nu

lamistturbllamilpuls

puls


  （5.15） 

 

ここで，Nulamiは層流における熱伝達率，Nulamiは乱流における熱伝達率である． 

表 5.3.3.1 に，定常層流および定常乱流における Nu の代表的な理論式および過去の実

験式を示す．Nulamiは矩形管における層流助走区間のヌセルト数に相当する．第 4 章に
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て述べたとおり，矩形管における助走区間のヌセルト数については，過去の研究例はな

い．ここでは，Nulamiとして第 4 章にて提案した式（4.6）を適用した．なお，Nulami の

算出に用いる Re には，式(5.15)中に示された  lpuls tT  ， stT の各区間における平均レイ

ノルズ数を用いた． 

一方，Nuturbは，矩形管における乱流助走区間のヌセルト数に相当する．表 5.3.3.1 に，

過去に示された層流および乱流のヌセルト数の理論式および実験式を示す．このうち，

乱流ヌセルト数を示す式は，発達した領域におけるヌセルト数である．これらの乱流ヌ

セルト数を用いて，乱流における助走区間の熱伝達率は発達乱流のヌセルト数を Nu∞と

して式（5.16）で求められる(67)．乱流においては，運動量輸送が大きく助走区間が短い．

また，助走区間が短いため，層流時と比べ円管と矩形管などの管断面形状による温度境

界層の発達に極端な違いはないと考えられる．ここでは，Nuturbとして式（5.17）に示す

Dittus-Boelter の式(42)を用いて整理した．なお，Re は tlの期間におけるレイノルズ数を

平均した値を用いた． 

図 5.3.4.1 に，実験結果から算出した Nupulsと式（5.15）で求めた計算値を示す．計算

値は実線で示し，計算値±8%の範囲を破線で示す．式(5.15)により，実測した Rem＝200

から Rem＝2000 の範囲において，実験結果と良く一致した．脈動流の熱伝達率は，減速

期間における境界層剥離時間 tlを用いて式（5.15）により整理することができる．従っ

て，本予測式は脈動流を適用する熱交換器の設計に用いることができるものである． 

なお，Rem＝2000 において，予測式に対して増加方向にかい離が大きい傾向であった．

  




 xdxxNuNu
x

0
 (2.15) 

   PrRe dxx  (2.17) 

   0.161154.4)(
10/39/10


 xxNu   (rectangular channel） (4.6) 

 












3

2

1)( dxNuxNuturb
 (5.16) 

4.08.0 PrRe023.0Nu  (5.17) 

  xdxxNuNu
x

turburbt  0
 (5.18) 
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Rem＝2000 の脈動流では，最大レイノルズ数 Remaxは遷移領域をまたぎ，定常流におい

て乱流となる Re=3000 を超える領域まで増加する．Remaxが乱流域に到達したことに伴

い乱れが生じた可能性がある．Rem=2000 以上の領域について，脈動流の熱伝達率への

影響については更なる解析が必要である． 
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Flow 

condition 

Channel 

shape 

Boundary 

※ 

Equation type Note 

Laminar  Pipe TH 36.4Nu  Theoretical  

Laminar Pipe H 66.3Nu  Theoretical  

Laminar  Pipe TH    0.12201364.5)(
10/39/10


 xxNu  

Pr)/(Re)/( dxx   

Developping flow 

Experimental  

Eq.（2.16） 

Laminar Pipe T    7.13381357.5)(
8/39/8


 xxNu  

Developping flow 

Experimental  

Turbulent Pipe -  
  1Pr27.1207.1

PrRe2
32 


f

f
Nu  

25.0Re/079.0f   

(104<Re<106,0.5<Pr<2000) 

Experimental  

Turbulent Pipe -   

   1Pr87.121

Pr1000Re8
3221





f

f
Nu  

(3000<Re<106,0.5<Pr<2000) 

Experimental  

Eq.（2.1） 

Turbulent Pipe - 4.08.0 PrRe023.0Nu

(104<Re<105,1<Pr<10)，主流温度物性 

Experimental Eq. (5.17) 

 

Turbulent Pipe - 3/18.0 PrRe023.0Nu

(104<Re<105,1<Pr<10) ，膜温度物性 

Experimental  

Turbulent Pipe - 

)Pr6.0exp(5.03/1

)Pr4/(24.088.0

PrRe015.00.5

w

w

ba

b

a

Nu






 

Experimental  

※TH：Heat flux=Const．，T：Wall temp. =Const. 

出典：日本機械学会，伝熱工学資料 第 5 版， 

ACADEMIC PRESS，Advances in HEAT TRANSFER，Laminar Flow Forced 

Convection in Duct 

 

 

 

Table 5.3.3.1 Equations of Nu in pipe flow 
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Fig.5.3.4.1 Experimental result with calculation result 
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5.4 結論 

 HV 用インバータ冷却器の熱伝達率増加にむけて，平行平板間における脈動流れの数

値計算により，乱れの無い状態において脈動流が境界層に与える影響を明らかにした．

また，矩形管流路を用いて脈動流における熱伝達率への影響を実測し，以下の結論を得

た． 

 

（1）数値計算により，境界層剥離の生じる脈動条件を明らかにした．境界層剥離は，

高振幅比，高周波数の脈動流において，減速期間 Tdecに生じる．また，Remは境界層剥

離に影響しない．無次元境界層剥離期間 tl
+は減速期間 Tdecにおける負の圧力が大きいほ

ど増加する．従って，強い減速を有する脈動流ほど境界層剥離が生じる． 

 

（2）数値計算により境界層剥離が生じた条件において熱伝達率への影響を実験にて検

証した．境界層剥離により乱れが生じ熱伝達率が増加している．一方，Remの小さい領

域では，熱伝達率の顕著な増加は見られない．Rem の低下により生じた乱れが散逸し，

熱伝達率増加効果が小さいと考えられる． 

 

（3）脈動流の熱伝達率への影響予測式として，境界層剥離時間 tl を用いた整理法を提

案した．乱れが生じる境界層剥離時間 tl において乱流熱伝達率を導入することにより，

200<Rem<2000 の範囲において±8%以内で実験値を再現した．提案した予測式は，脈動

流を適用する熱交換器の設計に用いることができる． 
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本論文では，脈動流を用いた HV 用インバータ冷却器の熱伝達率増加に向けて，脈動

流による圧力損失と熱伝達率への影響を実験にて解析した． 

第 1 章は序論であり，研究の背景を述べると共に過去の研究を俯瞰した上で本研究の

目的を述べた． 

第 2 章では，車両用熱交換器で用いられる Re=500 から Re＝7000 における脈動流の

圧力損失と熱伝達率を測定すると共に，流れの状態を観察するための実験装置について

述べた． 

第 3 章では，平均レイノルズ数 Rem=500 から Rem=7000 の領域について，脈動流の熱

伝達率と圧力損失への影響を実験にて解析した．また，流れの状態を可視化により調査

した．Rem=2000 以下の脈動流において，熱伝達率および圧力損失が定常流に対し増加

することを明らかにした．また，可視化により，Rem=2000 以下の脈動流では減速期間

に境界層剥離が生じた後，流れに乱れが生じることを明らかにした．Rem=2500 以上の

脈動流においては，最小レイノルズ数 Remin=2000 以下の脈動流において，熱伝達率お

よび圧力損失が低下することを明らかにした．さらに，乱れの少ない状態から加速する

ことで，加速後の最大レイノルズ数 Remax時においても層流が維持されることが分かっ

た． 同時に，脈動流における熱伝達率と圧力損失への影響は相似であることを明らか

にした．  

第 4 章では，HV 用インバータ冷却器で用いられる Rem＝2000 以下の矩形管における

脈動流の熱伝達率および圧力損失の影響を計測可能な実験装置を構築した．また，温度

助走区間における等熱流束加熱円管の実験式に基づき，本実験装置における条件である

一面等熱流束加熱矩形管の温度助走区間における定常層流の熱伝達率実験式を導出し

た． 

第 5 章では，矩形管内の低レイノルズ数における脈動流により境界層剥離が生じる条

件を数値計算により明らかにした．高周波数，高振幅比な脈動流により，減速時に大き

な負の圧力が加わり，境界層剥離が生じることを明らかにした．また，数値計算により

明らかになった境界層剥離を生じる脈動条件において，実験にて熱伝達率の増加を実証

し，境界層剥離により乱れが生じ，熱伝達率が増加していることが分かった．さらに， 

脈動流の熱伝達率への影響予測式として，境界層剥離時間 tlを用いた整理法を提案した．

乱れが生じる境界層剥離時間 tl において乱流熱伝達率を導入することにより，
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200<Rem<2000 の範囲において±8%以内で実験値との一致を確認した． 

本研究により明らかになった脈動流の熱伝達率および圧力損失への影響は，HV 用イ

ンバータ冷却器への脈動流の適用による熱伝達率増加に向けた重要な知見である．さら

に，脈動流による熱伝達率増加効果は，HV 用インバータ冷却器に限らず様々な熱交換

器の熱伝達率増加手段として展開可能であり，脈動流の圧力損失と熱伝達の基本特性を

明らかにした意義は大きいといえる．今後は，更なる熱伝達率増加を目指し，熱交換器

に用いられるさまざまなフィンや伝熱面形状と脈動流を組合せることによる効果につ

いての研究が望まれる． 
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