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概  要 

  

ガス給湯器において，従来システムでは排ガスとして大気中に排出していた

燃焼ガスには水蒸気が含まれており，その温度は 200˚C 近い高温であるなど多

くの熱量を保有している．近年のガス給湯器には，その排ガスの潜熱と顕熱を

回収する熱交換器が搭載され，熱量回収効率が約 15%向上している．しかし主

熱交換器に加え，潜熱を回収する 2次熱交換器の搭載により，機器の大型化や

腐食性凝縮液の発生が問題となっており，よりコンパクトかつ凝縮液の高効率

な排除方法が求められている． 

本研究では，最も構造が簡単で汎用性の高いシェルチューブ型熱交換器の伝

熱管を細径化することにより，伝熱性能の向上を図りコンパクト化の実現を図

っている．すなわち，シェルチューブ型熱交換器においては，伝熱面積の拡大

に有効な細管化が熱交換器のコンパクト化には効果的と考えられる．しかし従

来方式のように，管内に水を流す場合には，細管化による水圧の増大，あるい

は水抜きの困難さから寒冷条件において凍結の問題が発生するなど，コンパク

ト化には限界がある．ここでは，細管を用いるシェルチューブ型熱交換器にお

ける上記の課題を解決するため，従来と異なる，燃焼ガスを管内，シェル側を

水とする新形式熱交換について検討を行っている．管内にガス流を与える方式

にすることで，管内外の水抜きも容易に行うことが可能になり，凝縮液の効率

的な排除も期待できる．このような熱交換器においては，管群のそれぞれの管

の独立性が高いと考えられるため，その特性を模擬するには，単管の熱伝達特

性を検討することが基本となる．すなわち，給湯器における条件では，冷却水

の流量は充分に大きく，管壁温度は冷却液温度に近いことから，単管により熱

交換器性能の予測が可能であると考えられる．また，流入ガスは温度が高く単

相であるため，管群における流入量の偏りが小さいと考えられる．ガス給湯器

の 2次熱交換器に流入する実排ガスと，温度および湿度を調整した湿り空気の

物性の差異は小さく，実排ガスの管内流れ熱伝達特性は，湿り空気を試料とし

て用いることで模擬できると考えられる． 

以上から，本研究は管内にガス，シェル側に水を流す方式のシェルチューブ

型潜熱回収 2次熱交換器の細管化による性能向上を目的としている．そのため

単管実験において，燃焼ガスを模した湿り空気の熱伝達特性について実験的に

検討し，その結果から熱交換器の性能について検討している．論文は全 6章で

構成され，各章の内容は以下の通りである． 

第 1章では研究の背景，従来の研究と本研究の目的を述べている． 

第 2章では実験装置および試験部の構成，構造，温度等の測定方法およびそ
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の精度について述べている．試験部において，熱交換後の湿り空気を分岐・合

流，さらに外周を通すことで断熱性を向上させ，混合平均温度と同時に凝縮液

量を測定して湿り空気の熱伝達特性を検討している．また試料に乾燥空気を用

いて数値計算と実験値を比較することで，本実験系の熱交換における有効管長

を決定している．また乾燥空気における混合平均温度の測定結果は数値計算の

結果とよく対応しており，十分な測定精度が得られることを示している． 

第 3章では試料湿り空気における実験結果について述べている．当初，従来

型の使用条件を基に，湿り空気の流入温度および流速を固定し，管内径 1.0～

5.0mm の範囲において管内径の影響を比較した．管内径の小さい場合は温度降

下が急峻であり，有効管長に対する凝縮量の変化率が小さいことから，細管で

伝熱性能が向上することを示している．次に湿り空気の流入温度を変化させる

ことによる影響について検討し，温度範囲を広げても細管では伝熱性能の向上

が確認された．また圧力損失の測定では，時間的変動と定常時の平均圧力損失

について示している．  

第 4章では温度助走区間に注目し，温度助走区間が湿り空気の熱伝達に与え

る影響について検討している．流入時の状態を基に温度助走区間を決定し，有

効管長と温度助走区間の比を用いた無次元整理により，管内径，流入条件によ

らず一定の温度降下割合および熱量の移動割合を表せることを明らかにして

いる．この変化割合から無次元整理式を提案し，実験結果との比較から，管内

径または流入条件によらず，提案した無次元整理式が湿り空気の熱伝達特性を

良く表すことを示している． 

第 5 章では，本研究で提案する熱交換器の性能検討を行っている．従来の 2

次熱交換器の使用条件および出力値が同等な熱交換器について，無次元整理式

を用いて必要な熱交換器体積を比較し，例えば管径を 1mmとすることにより，

基準となる 5mm の場合と比べて約 5％になるなど，管内流をガスとする本研

究の方式が熱交換器のコンパクト化に極めて有効であることを示している．ま

た圧力損失が熱交換器の性能に与える影響について検討し，本研究の条件にお

ける圧力損失は特に問題にならないことを示している． 

第 6章では各章の内容を総括し結論している． 
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ABSTRACT 

  

In the conventional model of a household gas water heater, water is heated by using 

only the sensible heat of flue gases, after which the gases are discarded as exhaust gas. 

This combustive gas contains steam at approximately 200°C; therefore, it has a relatively 

large amount of heat. Recently, water heaters with heat exchangers heat exchanger that 

collect the latent heat of exhaust gas heat water in advance. As a result, the efficiency of 

heat utilization has improved by approximately 15%. However, installation of the 2nd 

heat exchanger has created problems in that the product size has increased and the 

condensate obstructs the heat exchange process. Therefore, it is necessary to produce a 

product that is more compact and where the condensate can be easily collected.  

The commonly-used secondary heat exchanger is the shell and tube type heat 

exchanger which the water flows in tubes and the gases flow in the shell. This type heat 

exchanger is simpler structure than others and has high flexibility. When making a heat 

exchanger compact, it is considered that using mini-tubes is effective for expansion of the 

heat transfer area. However, because the water flows into the tubes and the gases flow 

inside the shell in typical secondary heat exchanger, problems such as the hydraulic 

pressure, drainage and freezing may occur when using mini-tubes. Therefore, there is a 

limit when designing a compact heat exchanger of this type.  

In this study, a heat exchanger which flows exhaust gas in mini-tubes and cooling 

water in the shell is examined with the aim of developing a compact heat exchanger that 

has a large heat transfer area due to using narrow tubes. Drainage on the shell side can be 

easily achieved and efficient exclusion of condensation is expected by using the gas tube 

flow. In order to simulate the characteristics of the proposed heat exchanger, it is 

fundamental for investigating the heat transfer characteristics of the single tube. The 

performance of heat exchanger can be predict by characteristics of single tube because 

the wall temperatures of all tubes are similar each other and near the coolant temperature 

for the sake of large flow rate of coolant under the gas water heaters conditions. It is 

considered that the variation of inlet of gas flow rate of single tube is little since because 

the inlet gas is in single phase due to its higher temperature. Since the differences in 

density and composition ratio between flue gas and moist air are small, it is adequate that 

the moist air is used as a test gas instead of flue gas.  

In this study, the heat transfer in a shell & tube type heat exchanger in which the moist 

air flows inside tubes and the cooling water in the shell-side is investigated for further 

improvement of heat exchanger performance. In order to investigate the heat exchanger 
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performance, the heat transfer characteristics of single tube are clarified using improved 

test sections. The performance of heat exchanger with thin tubes is investigated by using 

characteristics of single tube. This thesis consists of 6 chapters: 

Chapter 1 describes the background to the study, previous studies, and the purpose of 

the present study. 

In chapter 2, the experimental system, the experimental methods, and the 

measurement precision are described. The temperature of moist air after heat 

exchanging with coolant is measured as the bulk mean temperature to bifurcate and 

converge the moist air. Furthermore, the condensation rate from moist air is also 

measured in parallel and the heat transfer characteristics is investigated by using these 

experimental results. Measurement precision is verified and the effective tube length for 

heat exchanging in this experimental system is decided by comparing measurement 

value and theoretical value by using dry air as sample because the test section used for 

this study has a non-cooling region for fixing the test section into the measurement 

apparatus. 

In chapter 3, the experimental results in moist air are described. First, the influence 

of inner diameter (di = 1.0 ~ 5.0 mm) is investigated by fixing the inlet temperature and 

velocity conditions which is based on the typical conditions of use for a secondary heat 

exchanger. The inlet gas velocity was the same for all di, the moist air temperature at 

outlet Tgo varied significantly for different di. TB varied significantly for smaller di and 

shorter L, which confirms that heat transfer is improved when using thinner tubes. 

Second, the influence of inlet temperature of humidified air is investigated and the heat 

transfer is also improved by thinner tube even if the range of inlet temperature is 

extended. Additionally, in the measurement pressure loss, the average and temporal 

variation of pressure loss are explained.   

In chapter 4, by focusing on thermal entrance region, it is explained about the effect 

which the thermal entrance region has on heat transfer of moist air. The thermal entrance 

region is estimated from the inlet condition of moist air, and it is understood that all 

measured data reveal very close trends in the variations of the non-dimensional 

temperature difference and specific enthalpy against the non-dimensional length that are 

both qualitatively and quantitatively independent of tube diameter or inlet conditions. The 

equations which proposed from the non-dimensional temperature difference and specific 

enthalpy against tube length correlate well with the experimental data for the temperature 

variations and enthalpy changes against effective tube length for all tube diameters of di 

= 1-5 mm.  

In chapter 5, it is explained about the heat exchanger performance which proposed in 



ix 

 

this study. The heat exchanger which the same usage conditions and performance are 

the same as conventional secondary heat exchanger is investigated and compared by 

using non-dimensional equations which is shown in chapter 4. As a result, it is 

elucidated that a new type heat exchanger which gas flows in mini-tubes is remarkably 

effective to reduce the size of heat exchanger. And the effect that the pressure loss has 

on the heat exchanger performance is investigated. Additionally, the optimum 

configuration of high performance secondary heat exchanger for gas water heater is 

proposed from the relationship of heat transfer coefficient to pressure loss. 

Chapter 6 summarizes the results described in the all chapters. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



x 

 

記号表 

 

A 伝熱面積 [mm2] 

A* 流路断面積 [mm2] 

cp 比熱 [J/(kg∙K)] 

d 直径 [mm] 

DAB 拡散係数 [m2/s] 

De ディーン数 

g 重力加速度 [m/s2] 

Gz グレツ数  

h 熱伝達率 [W/(m2∙K)] 

∆hc 凝縮潜熱 [J/kg] 

hm 物質伝達率 [m/s] 

i  比エンタルピ [kJ/kg] 

k 熱伝導率 [W/(m∙K)] 

K 熱通過率 [W/(m2∙K)] 

Lc 冷却長さ  [mm] 

L 有効管長 [mm] 

LT 温度助走区間 [mm] 

m 分子量  

M 質量流量 [kg/s] 

Md 測定凝縮量 [kg/s] 

Mdt 最大理論凝縮量 [kg/s] 

NC 管群段数  

NR 管群列数 

Nu ヌセルト数 

pv 蒸気圧 [hPa] 

P 大気圧 [hPa] 

Ps 飽和蒸気圧 [hPa] 

∆P 圧力損失 [Pa] 

Pr プラントル数 

Q 熱量 [W] 

q  熱流束 [W/m2] 
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Rh 湿り空気熱抵抗 [(m2∙K)/W] 

RL 凝縮液熱抵抗 [(m2∙K)/W] 

Rc 曲率半径 [m] 

Re レイノルズ数  

S  管間隔 [mm] 

t  管肉厚 [mm] 

T 温度 [˚C] 

TB 混合平均温度 [˚C] 

Tcenter 管出口中心温度 [˚C] 

Td 露点温度 [˚C] 

∆Tlm 対数平均温度差 

U 流速 [m/s] 

x 絶対湿度 [kg/kg] 

y  モル分率  

 

ギリシャ文字 

δL 凝縮液厚さ [mm] 

δT 温度境界層厚さ [mm] 

δc 濃度境界層さ [mm] 

μ  粘性係数 [Pa∙s] 

λ 摩擦係数 

λｃ 曲管摩擦係数 

λｓ 直管摩擦係数 

ρ 密度 [kg/m3] 

 

添え字 

c 冷却水 

g ガス側 

i 内径，流入 

max 最大値 

o  外形，流出 

t  伝熱管 

v  蒸気 

w 壁
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第 1章 

序論 

 

 

1.1 研究背景 

 近年，地球温暖化に代表されるような地球環境問題が重要な課題であり，あら

ゆる分野で対策・研究がおこなわれている．環境問題への取り組みの一つとして

CO2排出量の規制や機器の省エネルギー化が挙げられるように，エネルギーの高

効率な利用が求められる．相変化を伴う伝熱では，潜熱による熱輸送が行なわれ，

相変化を伴わない場合に出入りする顕熱よりも多量の熱量を運ぶことができる

ため，他の伝熱形態に比べて熱輸送が非常に優れている．そのため，エアコンや

パソコンの CPU 冷却に使用されるヒートパイプなど，相変化現象は広い範囲で

利用されている．工業機器に限らず，一般的な家庭用ガス給湯器においても凝縮

現象を利用した熱交換器を用いることで，熱効率の向上が達成されている．従来

型の家庭用ガス給湯器においては，燃焼ガスの顕熱による熱交換のみで水を加

熱し，熱交換後の燃焼ガスは排ガスとしてそのまま排出していた（図 1-1(a)）．

そのような排出燃焼ガスは 200ºC 近い高温であり，また水蒸気が含まれている

ため，比較的大きな熱量を有している．この熱量を利用するため，従来燃焼ガス

と熱交換する熱交換器(主熱交換器)のほかに，排ガスの凝縮潜熱を回収するため

に，さらに別の熱交換器(2次熱交換器) を搭載することで，燃焼ガスからの廃熱

を用いて水を予備加熱する給湯器が開発された．これにより熱の利用効率が従

来型給湯器の約 80%から，二次熱交換器を搭載した給湯器は約 95%に大きく向

上した（図 1-1(b)）．しかしガス給湯器の熱効率は飛躍的に向上したが，下記の

ような新たな課題が生じている． 

(1) 二次熱交換器を搭載したことで，ガス給湯器の製品自体が大きくなり，材料

費などのコストも高くなる． 

(2) 排気ガスを凝縮させるため，従来型にはなかった腐食性凝縮液が発生し熱

交換を妨げる． 
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これらの課題を解決するため，熱効率を維持したままコンパクトかつ凝縮液の

排除効率向上が可能な潜熱回収型熱交換器が求められている． 

現在の二次熱交換器は図 1-2に示すようなシェルチューブ型を基本とし，管内

を水が通り，その管群に燃焼排ガスを当てるタイプのものが主流である．この従

来タイプの熱交換器に関しては，管ピッチや本数，フィンの取り付けなど様々な

工夫が施され，研究および開発は幅広く進んでおり，一定の成果が得られている．

しかし更なる熱交換器のコンパクト化には，伝熱管の細管化が有効な方法と考

えられるが，従来タイプのまま伝熱管を細管化すると，管内流の水圧が増大し，

また管内に残る水の除去が困難であり，寒冷地等で凍結の問題が発生するため

細管化には限界がある．また凝縮液の回収は，従来タイプでは管群下流で上流側

の凝縮液も加わるなど，より凝縮液の回収が困難になる．従来型の２次熱交換器

の研究においては伝熱管の向きの変更による排除効率の向上を期待するものが

あるが，伝熱管下部の熱抵抗が増大するなど，根本的な解決には至っていない．

従って現状方式でのコンパクト化には限界があり，さらなる性能向上にはこれ

らの問題を解決する必要がある． 
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1.2 従来の研究 

 

1.2.1 燃焼ガスを利用するコンパクト熱交換器の研究 

 ガス給湯器などに利用する熱交換器の研究目的は，コンパクト化などの性能

向上が主であり，またその性能を予測するための数値解析が多くなされている．

熱交換器性能の向上のため，一般的に使われているシェルチューブ型熱交換器

をはじめ，さまざまな熱交換器形式が提案され実験的・数値解析的に研究がされ

ている． 

a. シェルチューブ型熱交換器 

一般的なガス給湯器の潜熱回収 2 次熱交換器においては先述の図 1-2 のよう

なシェルチューブ型の管内を水とし，シェル側にガスを流すものが主流であり，

その伝熱管の多くは平滑管が使われている．このタイプの熱交換器の研究とし

て，刑部ら(2007)は，従来型の潜熱回収熱交換器の性能研究として，伝熱管配置，

フィンの取り付け，伝熱管の細管化など幅広く検討を行なっており，様々な伝熱

管形状や排ガス流入条件において管群全体の熱伝達を考慮して数値解析を用い

た性能予測手法を提案している．Jeong ら(2000)は試料を燃焼ガスとし，管群内

の 1 本の水平管における熱伝達および物質伝達計算を基準に，シェルチューブ

熱交換器全体の性能予測を行なっている．藤原ら(2007)は，刑部らの計算手法を

参考にして，より使用環境に近い条件下で潜熱回収型熱交換器の数値計算によ

り，ピッチの影響や管の段列数を変化させ，要求性能を満たす熱交換器寸法を導

いている．Jeong ら(2010)は燃焼ガスにおける熱の移動および凝縮量を予測する

ため，燃焼ガスの熱・物質伝達特性の解析モデルを提案しており，用いた試験用

熱交システムの実験と良好な一致を示している．  

b. フィンチューブ熱交換器 

熱交換器の性能向上には，伝熱面積の拡大が有効である．そのため板に管群を

通した形状のフィンチューブ熱交換器の研究(図 1-3(a))や伝熱管自体にフィン加

工を施した管群熱交換器の研究(図 1-3(b))が行われている．Joardar ら(2008)は図

1-3(a)に示した熱交換器の，冷却水が流れる伝熱管近傍のフィン部に突起状の

winglet-finを付けることで流れを複雑にし，フィン部に何も加工していない熱交

換器と比較して，熱伝達性能の向上が実現している．また Kang ら(2000)はフィ

ンチューブ熱交換器のフィン部に溝を施し，プレートでの凝縮液の滞留を減少

させることで性能の向上を図った． Shi ら(2011)はフィンチューブ熱交換器の性

能予測をするため，数値解析と実験を比較して±7.3%以内の誤差で性能予測が可

能としている．神坂(1992)は図 1-3(b)で示すように管群熱交換器におけるフィン

付き伝熱管の熱・物質伝達特性について実験的に検討しており，伝熱管に加えた
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フィンが物質伝達に与える影響が大きいとしている．燃焼排ガスの潜熱回収で

は生成凝縮液が腐食性であるため，ステンレス性の伝熱管が広く使われている

が，Hwangら(2010)はステンレス鋼より耐腐食性の強いチタンを伝熱管に採用し

た熱交換器を提案している．チタンはステンレスよりも熱伝導率が小さいが，伝

熱管をフィン加工することで，ステンレス鋼を用いた熱交換器と同程度の熱伝

達性能を得ることができるとしている．Kim ら(2010)は冷凍および空調機器用の

熱交換器を対象に，フィン形状した伝熱管を用いた管群熱交換器を提案し，伝熱

性能を検討している． 

c．プレートフィン型熱交換器 

プレート式熱交換器は，従来型熱交換器に比べコンパクト化が可能である．こ

れはガス流入面積に比して伝熱面積が大きいため，従来製品と同じ伝熱面積を

確保しようとした場合流路面積を小さくすることが可能なためである．また凝

縮液の排出がガス流れによって促進されるほか，管群の凝縮とは違い，凝縮液が

他の伝熱管に滴り落ちてより熱抵抗を増大させてしまうようなことがない．従

来型熱交換器の研究でもあったように，凝縮液は潜熱回収型熱交換器に大きな

影響を与える．プレート式熱交換器は伝熱面積の確保だけでなく，凝縮液の除去

が容易なため，コンパクト形状でも従来型熱交換器と同等の熱効率を有するも

のとなる．熱交換器の体積に対する伝熱面積の拡大を目的に，コンパクトなプレ

ート式熱交換器の研究がされている．Kolevら[11]は新しい lamellar heat exchanger

を考え，数値解析によりその性能を検討した結果，従来の熱交換器よりコンパク

トかつ高性能な熱交換器が実現できるとしている．屋良ら(2003)はプレート式熱

交換器の局所熱伝達率の予測について報告している．川口ら(2006)は、プレート

フィン型熱交換器に注目し，図 1-3(c)に示すようなプレートフィン型熱交換器を

作成し，湿り空気を用いてその伝熱性能を検討した結果，体積あたりの熱交換量

が従来型より大きくなり，コンパクト熱交換器の開発が実現されている．またド

レンが解放された空間内をガス流速に乗せて排除しやすく従来型に比べドレン

の排除効率向上が期待できるとしている．浜口ら（2007）は，プレート式熱交換

器に，矩形の横溝を設けることで伝熱面積の増大のほか，ガス流れに対して垂直

方向の矩形横溝を有する伝熱面には凝縮によって液膜流が生じ，一定周期で溝

に溜まった凝縮液を掃き出す効果があると報告されている． 
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d．従来の熱交換器の研究に関するまとめと本研究における熱交換方式の提案 

以上の家庭用ガス給湯器の高性能化，コンパクト化に関する代表的な研究を

表 1-1にまとめる．これらの研究は比較的実験条件が近い領域で行われているも

のを抜粋したものである．これにより，シェルチューブ型と川口らのプレートフ

ィン型の熱交換器は，熱交換器体積あたりの熱量が大きく，コンパクト熱交換器

として有効である．また川口らの熱交換器では，上述の通り凝縮液をガス流れに

乗せて排除しやすくしており，さらに実際に作製した熱交換器の性能を評価し

ていることから，この形式でのコンパクト熱交換器は実現していることが確認

される．しかしこの熱交換器構造は複雑であり，生産性が従来型に比べ低い可能

性があり，ガス給湯器の 2次熱交換器として採用は困難と推測される． 

そこで本研究では，従来型のシェルチューブ型熱交換器を採用し．伝熱管をさ

(a) Fin-tube type (Joardar et al. (2008)) 

Fig.1-3. Example of each heat exchanger type 

(b) Tube with fin type (神坂ら (1992)) (c) Plate-fin type (川口ら)(2006)) 
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らに細径化することにより，伝熱性能の向上を図りコンパクト化の実現を図る．

刑部らは，フィン付伝熱管よりも細管を用いる方が伝熱面積の拡大に有効であ

るとしており，細管化が熱交換器のコンパクト化には効果的と考えられる．しか

し前述のように，管内流を水とすると，細管化による水圧の増大，あるいは水抜

きの困難さから凍結の問題が発生するなど，コンパクト化には限界がある．ここ

で，細管を用いるシェルチューブ型熱交換器における上記の課題を解決するた

め，図 1-4のようなガスを管内，シェル側を水とする熱交換形式について検討を

行う．そのような管内にガス流を与える方式にすることで，川口らの熱交換器と

同様に，凝縮液の効率的な排除が行うことが可能になり，管内外の水抜きも容易

にすることが期待できる． 

このような熱交換器において管は並列配置となり，管による条件の違いが少

ないため，特性を模擬するには単管の熱伝達特性を検討することが基本となる．

すなわち，給湯器における条件では，冷却水の流量は充分に大きく，管群におけ

るいずれの管においても管壁温度は冷却液温度に近く，また，流入ガスは温度が

高く気体の単相であるため，管群とした場合における流入量の偏りは小さいと

考えられることから単管により熱交換器性能が予測可能であると考えられる．

また第 2章 2.4.1 項で詳細を示しているが，ガス給湯器の 2 次熱交換器に流入す

る実排ガスと，温度および湿度を調整した湿り空気の差異は小さく，したがって

実排ガスの管内流れ熱伝達特性は，湿り空気を試料として用いることで模擬で

きると考えられる．以上から，本研究では，図 1-3に示す熱交換器の特性を模擬

するために，試料として加湿空気を用い，単管の熱伝達特性を検討する． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Table 1-1 Comparison of each researcher for heat exchanger  
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1.2.2 凝縮を伴う燃焼ガスまたは蒸気混合気体の熱伝達特性に関する研究 

1.2.1 項で，本研究の対象とする熱交換器の伝熱特性を検討するため，単管の

管内熱伝達特性を検討することが必要であると述べた．本研究の対象は燃焼ガ

スであり，燃焼により水素が酸素と反応し水となるため，蒸気混合気体である．

このような水蒸気を含む不凝縮気体である湿り気体の凝縮熱伝達の研究は，

1.2.1 節の熱交換器の性能予測に関連して，伝熱特性について多く研究されてい

る．また Kangら(1999)，Chengら(2011)はプレート状の湿り空気の熱伝達特性に

ついて，凝縮液が層状に流れるとして数値解析による伝熱特性の検証を行なっ

ている． Saraireh ら(2012)は湿り空気を用いたプレートフィン型熱交換器の性能

を実験的に検討するとともに，鉛直下向きの管内熱伝達について数値解析を用

いて理論式を提案し，他の研究者らの実験結果と比較し良好な一致を得られた

としている．管内流の蒸気混合気体の伝熱特性について，Terekhov ら(1998)は水

平管内流れにおいて，凝縮液が膜状であると仮定し，数値計算によって湿り空気

の熱伝達相関式を導いている．この相関式は内径8mm，Re数範囲100000 ~ 200000

の実験結果と 20%の範囲で対応している． Hammou ら(2004)は鉛直伝熱管につ

いて，管内で凝縮した液体が層状になるとし，数値解析で熱伝達特性を検証して

いる．Siow(2007)らは向きの異なる平行平板の凝縮熱伝達について，Hammou ら

と同様に凝縮液が層状で，傾きによる体積力を考慮した数値解析で検証してい

る．Tanrikut ら(1998)は管内径 33mm の伝熱管において湿り空気の温度変化およ

び熱流束の測定により，流れ方向に対する局所熱伝達率を実験的に明らかにし

ている． 

ここで流入する蒸気混合気体の熱伝達相関式について，実験的または数値解

析的に検討し提案されている．Smolskii ら(1971)は，細管(3~6mm)の伝熱管にお

ける湿り空気の熱伝達について実験式(1-1)を提案している． 

 

Gas 

Water 

Fig.1-4 Proposed type heat exchanger 
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(1-1) 

 

 

 

Hasanein ら(1995)は内径 45mm の鉛直管で水蒸気－ヘリウム，水蒸気－空気－

ヘリウム混合気体の凝縮熱伝達の実験式を提案している．式(1-2)は水蒸気－ヘ

リウムにおける実験式である． 

 

(1-2) 

 

Jia ら[15]は燃焼排ガスを用いて，管内径 6mm および 8mm の鉛直管における

熱伝達特性を実験および数値解析により検討し，Re 数範囲 2300~5000 で実験と

解析モデルが良好な一致を示している．またその時の熱伝達率相関式は式(1-3)

で表される．   

 

(1-3) 

 

 

これらの研究の多くは鉛直下向き伝熱管を対象に，実験的・数値解析的に伝熱

特性について検証している．これら湿り空気または不凝縮ガス混合蒸気の研究

の多くは工業用ボイラを対象としており，管内径が 10~40mm 程度と比較的大き

く，Re≥2300 の乱流領域がほとんどであり，水平配置の管内径 5mm 以下の実験

による研究は少ない． 

ガス給湯器の構造上，2次熱交換器に流入する燃焼ガスは下から送られる形式

が一般的なため，鉛直下向きのガス流れ方向を採用することは少ないと考えら

れる．したがって，凝縮液の排除効率を考えると，水平方向のガス流れを採用す

ることが機器の構造上妥当でと考えられる．すなわち，ガス給湯器で用いる 2次

熱交換器において，ガスを管内流とする形式のシェルチューブ熱交換器を採用

する場合，その性能予測およびコンパクト化を図るためには，管内径 5mm 以下

で水平方向流れの，燃焼排ガスを模した湿り空気における熱伝達特性を明らか

にする必要がある． 
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1.3 凝縮を伴う蒸気混合気体の管内強制対流熱・物質伝達特性 

 本研究で対象とする熱交換系における管内現象は，管外からの冷却により湿

り空気が管の入口から徐々に冷却され，空気の温度が低下するとともに湿分の

凝縮が生じる．その結果，管壁に凝縮液流れが存在する気液二相流を形成する．

後述するように，液相は環状流，波状流，分離流などの流動形態を示す．一方気

相中では，管壁からの冷却により温度降下し，露点以下になると一部の水蒸気が

結露・液化することになる．また壁面凝縮等により，蒸気の濃度分布が生じ水蒸

気の物質伝達が生じる．このような物質伝達および気液二相流の融合する現象

について，実際には波状流などにより非定常挙動を示すが，ここでは定常的な簡

単化した系について基本的な現象を説明する． 

図 1-5 にそのような系を示す．図 1-5(a)は熱交換系の流れ方向鉛直断面図を，

図 1-5(b)は温度・速度助走区間における r方向の温度分布と露点温度（蒸気濃度）

分布を示している．ここで凝縮液は気液界面での乱れは非常に小さく，定常状態

において気液界面の変動はないと仮定している．本研究の熱交換系における湿

り空気の流入状態から，ガス流れは層流状態と考え，さらに湿り空気の Pr 数が

約 0.7であるため，速度境界層と温度境界層の発達がほぼ同時に進行する．図 1-

5(b)の助走区間において温度境界層は発達途中であり，境界層以外の主流ではほ

ぼ一様な温度分布を持つが，このときの露点温度(蒸気濃度)分布は図中の赤線で

示すように考えられる．すなわち，凝縮液熱抵抗は気相側と比べて小さく，また

冷却側熱伝達率が大きいことから，凝縮液表面温度は冷却水温度に近似される．

したがって典型的な場合としては，気相温度境界層の液面側から一部あるいは

Table 1-2 Comparison of each researcher for heat transfer characteristics of in-flow with condensation 
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全部が露点温度以下にあると考えられ，図 1-5(b)の赤の破線(気相露点温度)と黒

の実線(気相温度)が一致することになる．さらに流路方向に進み，温度分布が発

達し冷却が進むと，全断面で露点温度以下となる． 

次に，定量的な証明は第 5 章に記述するが，以上のような系においては凝縮

液の熱抵抗は気相側の全熱抵抗に比べて小さく，現象は気相側の熱・物質伝達に

支配される．また先に述べたように本研究の熱交換系は二相流の，非定常・不規

則な現象となる．したがって，本研究では実際の 2 次熱交換器に使用されてい

る伝熱管材と同様の管試料を用い，特に表面ぬれ性を人工的に考慮せず，実験的

に熱的特性を検討することが適当であると考える．  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig.1-5 Investigating the relationship between heat and mass transfer  

(a) Heat transfer model of this study 

(b) Distribution for radial direction of temperature and vapor concentration in entrance region   
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1.4 研究の目的 

1.2.1 項で従来の熱交換器またはそれぞれの熱交換器形式に関する研究につい

て述べた．ここで，従来型の汎用性とプレートフィン型のコンパクト性を有する

熱交換器形状を検討し，従来型のシェルチューブ熱交換器形状で管内にガス，シ

ェル側に冷却水を流す方式にすることで，従来型及びプレートフィン型のそれ

ぞれの長所を有する高性能かつコンパクトな熱交換器の開発が可能であると考

えた．また管内をガス流れとする熱交換器形式では，単管の熱伝達特性を検討す

る必要があり，燃焼ガスのような蒸気混合気体の従来の研究について 1.2.2項で

述べた．ここで従来の蒸気混合気体の研究では，ガス給湯器で用いるような細管

の研究は少なく，細管で水平配置の管内凝縮流れの熱伝達特性について検討す

る必要があることを示した．  

本研究では、上述のように，シェルチューブ型熱交換器における，管内に燃焼

ガス，シェル側に冷却水を流す方式を対象として，伝熱管の細管化による伝熱促

進を検証する．管の内径，長さと熱伝達特性の関係を系統的に明らかにするため，

伝熱管単管における凝縮をともなう管内熱伝達特性を実験的に検討し，家庭用

給湯器の使用条件における管径，管長などの条件が熱伝達へ及ぼす影響を検討

し，潜熱回収型熱交換器の性能向上を目的とする．さらに，得られた単管におけ

る実験結果を基に，燃焼排ガスを模した湿り空気の熱伝達特性の無次元整理式

を提案し，それを用いてガスを管内流とする形式の熱交換器の性能予測につい

て検討する． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



- 12 - 

 

 

第 2章 

実験装置および方法 

 

 

2.1 実験システム 

図 2-1に実験装置全体を示す．実験装置は流量測定部・加湿部・加熱部・試験

部で構成される．送風機により送られた空気は流量測定部に流入し，流量を測定

する．本研究の流量測定には，円形曲管の圧力損失測定から決定する方法を用い

た．空気流量と円形曲管の圧力損失の測定値を最小二乗法で近似した実験式を

用いて空気流量を決定した．細部については 2.4.1湿り空気流量の測定で述べる．

加湿部では，空気を蒸気発生器に流入させ水蒸気と混合させた後，一定温度に保

たれた水槽の中の熱交換器その湿り空気を通し，所定の温度に保つことにより，

余剰分を凝縮・排出させることにより絶対湿度を設定した．より厳密な湿度測定

のため，さらに加熱された湿り空気を加湿部出口において露点温度を測定し，水

蒸気濃度を決定した．細部については 2.4.2湿り空気の絶対湿度の決定で述べる．

加熱部では湿り空気を通す銅管の外側を高温送風機で加熱し，実験条件の温度

まで上昇させる．試験部で湿り空気と熱交換する冷却水は恒温水槽で一定温度

に保たれる．冷却水流量は面積式フローメータを用いて測定する． 
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2.2 試験部詳細 

2.2.1 試験部の構成 

 図 2-2 に試験部の詳細を示す．試験部のガス流入部と熱交換部の間に断熱材

(ポリイミド製)を挟んで両者間の熱的な干渉を軽減している．冷却長さ Lc は冷

却水の流入口から流出口までの長さとし，Lc =7, 20, 30, 50, 100 mm の 5種類用い

る．図 2-2中に示す赤点の位置，すなわち試験部のガス側の入口，水側の出入口

で温度を直径 0.5mm のシース熱電対によって測定した．ガス流入口にチャンバ

ーを設けることで，流入前のガスをチャンバー内で十分に混合・保温できるよう

にした．チャンバー内は温度分布がなく，伝熱管流入時は温度均一であることが

確認されている．細部については 2.4.4 項で述べる．流入前の試験用の細管を固

定する非冷却部分は極力短くなるように設計した．すなわち非冷却部の長さは，

流入部と流出部でそれぞれ 2mm および 3mm である．湿り空気の管内熱伝達特

性の評価には，管内流れに温度および速度分布が存在する場合，温度分布と速度

分布の積を注目する断面で積分した温度，すなわち混合平均温度 TBの測定が重

要である．試験部の湿り空気側出口では，熱交換後の湿り空気を分岐・合流させ

ることで混合平均温度を測定した． 

 

 

Fig.2-1 Schematic of experimental apparatus 
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2.2.2 混合平均温度測定装置 

前項の通り，湿り空気の熱伝達特性を検討するためには，熱交換後の湿り空気

の混合平均温度を測定することが重要である．そのため試験部出口では，混合平

均温度を測定するための装置を取り付けた．図 2-3 にその詳細図と寸法を示す．

伝熱管径によって湿り空気の流量が異なるため，特に小径の測定時に装置内部

を流れる湿り空気の流速が小さくなり過ぎないよう，di =1, 2mm 用と di =3, 5mm

用の 2 種類用いた．伝熱管を通った湿り空気は図 2-3 中の断面 B で分岐し，左

右の流路を通って断面 C で再合流する．合流後の湿り空気は断面 D の全体に広

がり，周囲にもうけた流路を通って断面 A で排出される．これは伝熱管出口端

部の周囲を循環するように排気することで，周囲からの温度干渉をできる限り

小さくするためである．温度測定は，図中の点で示される位置に 0.1mm 素線 T

型熱電対を用いて測定した．ここで断面 C の中心点は，断面 B で分岐させたガ

スの合流点であり，この位置の測定温度を混合平均温度 TBとした．参照値とし

て，断面 B の中心点(Tcenter )の温度測定を行ったが，差異は小さかった．また静

圧孔を湿り空気側の入口と断面 B に設け，圧力損失を測定した．断面 B に凝縮

液排出口を設け，下部へ排出される凝縮液流量から凝縮液排出量を測定した． 

 

 

Fig.2-2 Details of test section 
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Fig.2-3 Details of bulk mean temperature measurement 

apparatus  
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2.3 その他の実験装置 

 

実験に際し，以下の実験装置および測定器を使用した． 

 

・熱電対 

試験部入口及び出口のガス温度，冷却水温度の測定に，φ0.5mm の T型シース

熱電対およびテフロン被覆 0.1mm 素線熱電対を使用した．以下にその仕様を示

す． 

Table 2-1 Specification of thermocouples 

＋脚/－脚 銅/コンスタンタン 

熱電対タイプ T type 

 

 

・データロガー 

熱電対で測定した起電力差を温度に変換するために横河電機社製のデータロ

ガーMX100を用いた．以下にその仕様を示す． 

Table 2-2 Specification of data logger   

基本測定周期 50/100/200/500/1000 ms 

演算周期 100msec以上 

 

 

・流量測定用差圧計 

 流量測定部の圧力損失の測定に，エムケー・サイエンティフィック社製の微差

圧計マノメータ DT-8890 を用いた．差圧をディジタル表示する．以下に仕様を

示す． 

Table 2-3 Specification of differential pressure gauge for measurement flow rate 

測定範囲 -34.48~+34.48kPa 

分解能 0.01 

精度 ±0.3%FSO 

反復性 ±0.2%(最大±0.5FSO) 

応答時間 0.5 秒 

使用温度範囲 0~50℃ 

使用環境湿度 85%RH 以下 
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・試験部用差圧計 

湿り空気の試験部における圧力損失測定には，ニッチセンサ社の微差圧セン

サを用いた． 

Table 2-4 Specification of differential pressure gauge for test section 

測定範囲 -1000 ~ 1000 Pa 

分解能(最小) 0.1 Pa 

精度 ±0.3%FSO 

反復性 ±0.2%(最大±0.5FSO) 

応答時間 0.5 秒 

使用温度範囲 0~50℃ 

使用環境湿度 85%RH 以下 

 

 

・高速度カメラ 

 露点ブロックでの凝縮の様子を観察するために，REDLAKE IMAGING 社製 

Motion Pro HS-4 を使用した．以下にその仕様を示す． 

Table 2-5 Specification of high speed camera 

解像度/階調 1280×1024ピクセル/8ビット 

撮影速度 最高 10,000 コマ/秒 

レンズ 標準 C マウント 

 

 

・恒温水槽 

 試験部冷却水を循環させるために柴田科学社製の低温循環水槽(クールマン

C-770)を使用した．以下に仕様を示す． 

Table 2-6 Specification of temperature controlled tank 

温度調節範囲 -20~+20℃ 

最大揚程 10.5/13.5m (流量 0l/min の時) 

最大流量 14.8/16.4l/min (揚程 0m の時) 
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・流量計 

 恒温水槽から試験部に流れる冷却水の流量を測定するために使用する．以下

に仕様を示す． 

Table 2-7 Specification of mass flow meter 

測定範囲 1~10l/min 

使用流体温度 最大 40℃ 

最高使用圧力 0.4MPa 

 

 

・高温送風機 

 試験部に流入させる空気，空気を加熱するために高温空気を送るために

STEINEL社製のホットエアガン HG5000E を使用した．以下に仕様を示す． 

Table 2-8 Specification of hot air blower 

出力 3400W 

温度範囲 25~600℃ 

最大流量 800l/min 

 

 

・フレキヒータ 

 蒸気発生器内の水の温度調節のために坂口電熱製のフレキヒータ(M2-2-2000)

を使用した．以下にその仕様を示す． 

Table 2-9 Specification of heater for humidifier 

容量 2000W 

外径 4.0mm 

抵抗値 20.0Ω 

 

 

・U字ヒータ 

 温度調節用の水槽の温度調節に坂口電熱製の水加熱用パイプヒータ(UH-1k)

を使用した．以下にその仕様を示す． 

Table 2-10 Specification of U type heater for temperature controlled tank 

電圧 100V 

容量 1000W 
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2.4 実験方法 

 

2.4.1 燃焼ガスと湿り空気の成分比較 

 本研究では，湿り空気を用いてガス給湯器の 2 次熱交換器に流入する燃焼ガ

スを模している．燃焼ガスで使われる天然ガスは主にメタンであるが，これを燃

焼させるために多量の空気を用いるため，温度および湿度を調整した湿り空気

と成分は大きく違わない．表 2-11 に燃焼ガスと本研究で用いる湿り空気の成分

比，密度および湿度を示す．ここで示した燃焼排ガスの組成，密度および湿度は

日本ガス協会で公表している値を参照した． 

理論空気による燃焼排ガスは，ガスを完全燃焼させるために必要な酸素量を

基準とした値である．実際には不完全燃焼を防ぐため，燃焼に用いる空気量を多

くとっており，本研究の実験条件は表内の理論空気と過剰空気の中間の値をと

っていることが確認される．体積比率は燃焼を伴わないため酸素および二酸化

炭素の量に違いはあるが，密度および湿度は非常に近い値をとっている．よって

本研究で用いる湿り空気は，燃焼排ガスを十分に模すことが可能である． 

 

Table 2-11 Comparison of compositions between combustion gas and humidified air 

Volume ratio % 
Density 

kg/m3 

(180˚C) 

Specific 

humidity 

kg/kg 

(180˚C) 
Component material N2 O2 CO2 H2O 

Humidified air 

 (Experimental condition) 
69.4 18.7 0.03 11.9 0.735 0.11 

Combustion gas (theoretical) 71.7 0 9.9 18.4 0.733 0.123 

Combustion gas (excess air) 72.9 3.2 8.4 15.5 0.737 0.103 

Dry air 78.1 20.9 0.032 0 0.7681 0 
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2.4.2 湿り空気流量の測定 

 試験部に流入する空気の流量測定は，圧力損失を用いて測定する．本研究では

細管に湿り空気を流すため，その流量は非常に小さい．また管径の影響を調査す

るため，管内流速を同一にして実験する必要があり，内径 1.0mm と 5.0mm では

流量が 25倍の差が生じる．すなわち微小流量かつ測定レンジの広い流量計が必

要となるが，一般的な測定器は最大値を基準としたフルスケール誤差が大きく，

広い流量範囲を使用するケースでは最小値での誤差が非常に大きくなる．その

ため，本研究では Fig.2-4に示すような SUS 製の曲管を用い，この曲管を流れる

流体の圧力損失を微差圧計で測定する．これによって試験部に流入させる流量

によって曲管を使い分けることで，広い流量範囲での測定が可能となり，また使

用する曲管の圧力損失を高く設計することで，微小流量の精度も得られると考

えられる．  

 曲管で発生した圧力損失から流量を決定するために，流量の検定を行った．使

用流体は空気で，曲管に空気を流入させた後，水上置換の要領で空気を採取し流

量を測定した．空気の流量は，200ml のメスシリンダーから完全に水が排出され

る時間を測定することで決定する．この時間の測定には，高速カメラを使用した． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

Fig.2-4 Schematic of flow meter 

Rc=0.14mm 



- 21 - 

 

ここで，本研究で使用した曲管の圧力損失と流量の関係について，ダルシー・ワ

イスバッハの式および伊藤ら(1977)の曲管における実験式を用いて検証した． 

管内流れでは，圧力損失はダルシー・ワイスバッハの式(2-1)により表される． 

                           (2-1) 

管摩擦係数 λは曲管の場合，伊藤の実験式(2-2)より算出することができる．  

 

 

(2-2)  

 

 

Deはディーン数であり，式(2-3)で表される． 

 

(2-3) 

 

                               

 ここで Rcは曲率半径である．また λsは直円管の管摩擦係数であり，層流の場

合，式(2-4)で表される． 

      

                (2-4) 

  

以上の式(2-2) ~ (2-4)より求められた管摩擦係数を式(2-1)に代入することで流

量を算出できる．上式で算出した結果と空気を回収し測定した結果の比較を

Fig2-5に示す．本研究で使用する曲管は 3種類あり，それぞれ計算値と測定値は

非常に近い傾向を示していることが分かる．また測定値のばらつきも小さいこ

とが確認でき，本研究の流量測定は十分な精度が得られることを示した．本研究

の流量は，この測定結果から得られた値を用いて，最小二乗法により得た近似式

(2-5) ~ (2-7)によって決定する． 
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  内径 3mm 曲管(流量範囲：15 ml/s ~ 50 ml/s) 

 

(2-5) 

 

 内径 2mm 曲管(流量範囲：5 ml/s ~ 15 ml/s) 

 

(2-6) 

 

 内径 1mm 曲管(流量範囲：1 ml/s ~ 5 ml/s) 

 

(2-7) 

 

ここで，式(2-5)~(2-7)の変数 xは曲管の圧力損失 ΔP (Pa)である． 
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2.4.3 湿り空気の絶対湿度の決定 

 本研究では，露点温度を測定することで湿り空気の湿度管理を行う．絶対湿度

と露点温度の関係は式(2-8)および(2-9)で表される． 

 

(2-8) 

 

 

(2-9) 

 

ここで P(hPa)は大気圧，Ps(hPa)は飽和蒸気圧，Td(˚C)は露点温度，x(kg/kg)は絶

対湿度である．この式から，露点温度を測定することで絶対湿度が決定する．図

2-6に，本研究で用いた露点温度測定用の銅ブロックの模式図を示す．図中の表

面側を鏡面にし，その面から 1mm 内部に熱電対を挿入することで，鏡面に凝縮

が発生するときの温度を測定する．ここで，内部に挿入した熱電対と表面温度の

差を図 2-7 に示す．温度上昇時はほぼ同じ温度を示すが，温度降下時は平均で

0.2˚C 程度の差が生じる．この温度差を絶対湿度の誤差として検証した場合，流

入条件である露点温度 56.5 ˚C の条件下において，約 1%の誤差であり非常に小

さい． 
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 ここで実際に試験部を通り，排出された湿り空気の流量を測定することで，流

量および絶対湿度の測定精度の検証を行った．本研究で使用する伝熱管内径は

1~5mm で，その中を流れる流量は非常に少ないため，試験部およびその他実験

系でガスの漏れがある場合，結果に大きな影響を与える．特に内径 1mmの場合，

僅かな漏れによって非常に大きな誤差を生じる．そのため内径 1mm の伝熱管を

用い，出口から流出した湿り空気を水上置換の要領で回収し，流量測定部で測定

した空気流量が，全て試験部に流入および流出しているか検証した． 

水上置換の要領で湿り空気を回収するため，流入させた湿り空気量から蒸気

量を引いた値が回収された湿り空気量となる．ここで回収に用いた水の温度は

20ºC であり，回収したガスは露点温度が 20ºC の飽和湿り空気となっていると考

えられる．図 2-8 上で実際に回収した量と，設定流量の差を示す．設定流量は，

流量測定部で計測した湿り空気全量から凝縮量した蒸気量を引いたガス流量で

ある．すなわち湿度が上がるほど出口のガス流量は減少する．この検証において

も露点温度を測定しており，広い範囲の湿度で検証をおこなった．また測定露点

温度の湿度から，露点温度 20 ºC における湿度まで下がった分だけ凝縮したと仮

定しているため，露点温度測定による誤差の検証も可能となる．図 2-8下は，回

収したガス流量と，測定蒸気量から実際に試験部に流入するガス流速を算出し

た結果を示す．設定流量と回収された流量の誤差は 6%以内に収まっていること

が分かる．これは流量測定と湿度測定の総誤差が 6%以内であることを示してい

る．以上から湿り空気の漏れはなく，また露点温度測定による湿度決定の誤差も

小さいことが確認された． 
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2.4.4 混合平均温度測定 

a．測定精度の検討 

湿り空気の管内熱伝達特性の評価には，管内流れに温度および速度分布が存

在する場合，温度分布と速度分布の積を注目する断面で積分した温度，すなわち

混合平均温度 TB の測定が重要である．そのため 2.2.2 項で示した混合平均温度

測定装置を用いた測定方法の妥当性および精度を検証する必要がある． 

単相の対流熱伝達は理論的に解が得られるため，試料に乾燥空気を用い，管内

強制対流熱伝達における理論値と測定値を比較した．以下に計算で解かれる基

礎方程式を示す．計算ソフトは Ansys Fluent 13.0 を用いた．  

連続の式 

 

(2-10) 

 

       ナビエ・ストークス方程式 

 

(2-11) 

 

(2-12) 

 

       エネルギ式 

 

(2-13) 

 

 

図 2-9に理論値の導出に用いた数値計算モデルを示す．伝熱管の流れ方向を軸

とした 2 次元軸対称円筒座標系の解析を行った．境界条件については式(2-

14)~(2-15)に示す． 
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    流入面(z = 0)                                   

u=2.5 m/s, v=0 m/s  (2-14) 

Tg= 180 ˚C  (2-15) 

                 伝熱管外壁(r =1/2di+0.5) 

Tc= 20˚C (2-16) 

              流出面(z = L) 

P= Patm  (2-17) 

空気の物性値は，伝熱工学資料改訂第5版を参照し，温度の関数として与えた．

計算結果の例として，各内径におけるL =10, 20, 30, 50, 100mmの温度分布の結果

を図2-10に示す．計算結果より，ガス流れ方向0~110mmの範囲において5mmごと

の温度分布T(r)を導出し，式(2-18), (2-19)を用いて混合平均温度を算出した． R

は伝熱管半径（1/2di）である． 

 

(2-18) 

 

(2-19) 

 

 

図 2-11 に乾燥空気における混合平均温度の測定値と計算結果との比較を示す．

図 2-11の(a)，(b)は冷却長さと伝熱管の全長をそれぞれ採用した場合の結果を示

している．すなわち，図 2-11(a)では 7, 20, 30, 50, 100 mm を，図 2-11(b)では 12, 

25, 35, 55, 105 mm を採用している．(a)では管内径 3.0および 5.0 mm で比較的良

好な一致が見られるが，内径 1.0および 2.0 mmでは計算結果より低い値を示す．

一方(b)では特に内径 2.0 mm で比較的良い一致が見られるが他の径ではやや計

算より高い傾向を示す．本研究で使用した試験部では伝熱管の固定のため，伝熱

管の全長と冷却長さが同じではなく，伝熱管に非冷却部が存在する．また冷却水

の熱伝達率が高く，伝熱管が熱伝導によって冷やされ空気の温度降下に影響す

る可能性が考えられる．そのため，冷却長さから伝熱管全長の間で，全ての管内

径で有効な熱交換長さ，すなわち本実験の熱交換における有効管長を決定する

必要がある．  
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b. 実験系の熱交換における有効管長の決定 

先述の通り，実験では試験用の細管を固定するための非冷却部が存在し，本実

験系の熱交換における有効管長を決める必要があり，その検討結果を図 2-12 に

示す．各プロットに記した誤差範囲は，伝熱管の全長と実際に冷却水により冷却

される冷却長さをそれぞれ採用した場合の温度範囲である．ここで di =1.0mm で

L ≥ 23mm， di =2.0mmで L ≥ 53mm のように，伝熱管の長さによる温度変化がほ

ぼ無視できる部分は誤差範囲の表示を省略している．プロットで示した管長は，

それぞれの伝熱管の全長と冷却長さにおける計算値の間にて，各管内径の測定

値と計算値との差が最も小さい管長を示しており，この管長における混合平均

温度の差は，伝熱管の全測定条件の内，90%が±3˚C 以内に収まり，その他も±5˚C

以内に収まる．以上から，管出口における混合平均温度は，図 2-3の断面中心点

C の測定温度を混合平均温度 TBとし，本研究の実験系の熱交換における有効管

長は L = 10, 23, 33, 53, 103mm を採用することとする． 
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(a) The case of the cooling length 

(b) The case of the total tube length 

0 50 100
0

50

100

150

 Exp.  Calc.    di  [mm]
          1.0
          2.0
          3.0
          5.0

Cooling length  Lc mm

B
u
lk

 m
ea

n
 t

em
p
er

at
u
re

  
T

B
 °

C



- 30 - 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

2.4.5 その他の温度測定 

試験部において，冷却水との熱交換開始までに伝熱管内で温度分布を持たな

いよう考慮している．ここで予備実験として，湿り空気を用いて試験部の流入点

で設けたチャンバー内の温度測定により，温度分布の有無を調査した．図 2-13 

に図 2-2で示した試験部の流入部の詳細を示す．図中の赤点は，流入時の温度分

布を検討するための測定点を示す．測定点は中心から 1mm ずつ，上下左右でそ

れぞれ 7 点測定した．このとき，流れ方向の測定位置は伝熱管端部に限りなく

近づけた場所に設置している． 

図 2-14 および 2-15 にそれぞれ鉛直方向および水平方向の温度測定結果を示

す．鉛直方向で，設定流入温度の 180˚C より最大で 1.1˚C 程度の差が見られる

が，全体として十分均一な温度で流入していることが分かる．チャンバーは断熱

材であるポリイミド樹脂製であるため，周囲からの温度干渉が小さく，鉛直方向

および水平方向とも温度分布が小さいことから，実験で用いる伝熱管の最大径

である内径 5mm においても，流入時の伝熱管端面の温度分布は小さいことが確

認される．また図中の実線は，乾燥空気において流入部をモデル化した数値計算

の結果である．計算では単相である乾燥空気を用いているが，湿り空気で流入部

の温度分布を測定した結果と大きな差はない．これは湿り空気が単相流として
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Fig. 2-12. Variation of bulk mean temperature against effective tube length for dry air 
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伝熱管に流入していることを示すと考えられる．  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2-13. Detail of inlet part of test section and measured points for investing the 

temperature distribution. 
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2.4.6 ガス側圧力損失測定 

 ガス側の圧力損失について，試料に乾燥空気を用いて数値計算と測定値の

比較を行った．ここで使用した数値計算は，混合平均温度測定精度の検討で用

いたものと同じである． 
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Fig. 2-14. Temperature distribution of inlet section (vertical) 

Fig. 2-15. Temperature distribution of inlet section (horizontal). 
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図 2-16に，試料乾燥空気の圧力損失について，実験値と計算結果の比較を示

す．実験による測定値は，伝熱管の全長における値であり，また入出口で急縮

小および急拡大の損失を含む．それぞれ急縮小および急拡大の損失量について

は，以下の式を用いた． 

 

(2-20) 

 

 

(2-21) 

 

 

(2-22) 

 

圧力損失は管長さに対して直線的に増加することから，測定値から上式で算

出した入出口の損失分を除き，長さ平均の圧力損失を求め，有効管長での圧力

損失値として算出し比較している．これにより測定値と計算値が良好な一致を

示していることが分かる．また内径が比較的大きい 5.0mm における有効管長の

短い場合の微小な圧力損失についても測定が可能であることが確認された．以

上から，本方法による圧力損失の測定方法が妥当であることが分かる． 
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2.5 実験条件 

 

表 2-12 に実験条件を示す．現在使われている一般的な家庭用ガス給湯器に搭

載されている代表的な 2次熱交換器（以下 PHと呼ぶ）の使用条件を本実験にお

ける基準値として用いる．前述のように，実験用のガスには湿り空気を用いてい

るが，湿度および温度には PHと同じ状態を設定している．すなわち，湿り空気

の入り口温度を 180˚C，入り口絶対湿度を 0.11kg/kg（露点温度は 56.5ºC）とし

た．伝熱管には SUS304 製の内径 di = 1.0, 2.0, 3.0 および 5.0 mm の 4種類の円管

を用いた．湿り空気流量は PHに流入する燃焼ガスの流速を基に，全ての径にお

いて入口管内流速を 2.5 m/s の一定とした．冷却水の温度は 20 ºC，流速は PHで

使用する最大流量を基準にし，全ての伝熱管において 1.2 m/s で一定とした．本

実験における熱交換区間，すなわち試験部の冷却水流入口から出口までの伝熱

管長さを，前述のように，冷却長さ Lcとして，L =7, 20, 30, 50, 100 mm の 5種類

を用いた． 

 

 

 

 

 

 

Present study PH 

Gas Humid air City gas 

Tube 

Material SUS304 SUS316L 

Heat exchanging length l [mm] 7, 20, 30,50,100 105 

Tube length [mm] 12, 25, 35, 55, 105 300 

Thickness t [mm] 0.5 0.3 

Inner diameter di [mm] 1.0, 2.0, 3.0, 5.0 5.4 

Gas 

Velocity Ug [m/s] 2.5 

Inlet temperature  Tgi [ºC] 180 

Specific humidify x [kg/kg] 0.11 

Mass flow rate Mg [kg/s] 1.5, 5.9, 13.5, 37.5 (10-6) 0.028 

Coolant 

Velocity Uc [m/s] 1.2 

Inlet temperature  Tci [ºC] 20 

Mass flow rate Mc [kg/s] 5.8, 5.0, 4.2, 2.5 (10-2) 0.22 

Table2-12 Experimental conditions 
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2.6 実験手順 

 

実験を以下の手順で行った． 

 

実験準備 

1. 湿度制御用恒温水槽に水を入れ，加熱・撹拌を繰り返して設定湿度になる

ような温度を保つ．同時に蒸気発生器に水を入れ加熱し，飽和温度に近い

温度まで上昇させておく． 

2. 湿度測定のため，露点温度測定の銅ブロックの表面に滴状凝縮が観察でき

るようプラスチックペーパで研磨する．また観測窓の曇り止めヒータ，露

点温度測定用銅ブロック背面のヒータをセッティングする． 

3. 高速カメラおよび撮影用光源を準備し，露点ブロック表面に焦点を合わせ

る．  

4. 試験部を組み，熱電対を挿入する．また試験部に冷却水を流し，漏れの有

無を確認する．同様に試験部でのガス側の漏れをチェックする． 

5. その他測定器，熱電対等の異常の有無をチェックする． 

 

実験開始 

1. 送風機から空気を流入させ，流量を測定し流入量をバルブ等で調整する． 

2. 湿度制御用の恒温水槽の温度および蒸気発生器のヒータ出力を調節し，蒸

気量をコントロールする． 

3. 露点温度測定用銅ブロックのヒータを調整し，設定露点温度よりやや高い

温度まで上昇させる．そこからヒータを切り銅ブロックの温度を徐々に降

下させ，表面に凝縮が確認される温度を確認する． 

4. 2を繰り返し，湿度が実験条件になるまで調整を繰り返し，湿度がほぼ決ま

れば加熱用送風機の電源を入れ，湿り空気を加熱させ設定温度まで上昇さ

せる． 

5. 湿り空気の流入温度が設定温度で安定し始めたらデータロガーMX100とデ

の記録を開始する．同時に冷却水を試験部に流入させ，恒温水槽で水温を

20 ºC に保つ． 

6. 湿度を数回確認し，流入流量，温度，湿度，冷却水流量および温度の実験

条件が整えばその時間を記録する． 

7. 5分に 1度凝縮液を回収し，その凝縮液の重さを電子天秤で量り記録する． 

8. 4，5を繰り返し，定常状態を保ち，測定凝縮量の変化も小さければ測定を

終了し，実験結果を保存する．  
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第 3章 

実験結果および考察 

 

 

3.1 基準条件における結果 

本節では，給湯器用 2次熱交換器の基本的な特性を明らかにするため，標準

的な使用条件として，入口流速および入口温度を基準となる一定値とする場合

について検討する． 

3.1.1 有効管長と熱交換後の混合平均温度の関係 

 図 3-1 に，給湯器用 2 次熱交換器における代表的な入り口条件として与えた，

湿り空気の流入速度 Ugi = 2.5 m/s，温度 Tgi = 180 ˚C，絶対湿度 x = 0.11kg/kgを一

定とした場合の，管内径 di = 1.0～5.0 mm における有効管長 L と混合平均温度 TB

の関係を示す．図 3-1 中の破線は冷却水温度(20˚C)を示している．di = 3.0 および

5.0 mm では，有効管長に対し温度降下が緩やかであることが分かる．特に di = 

5.0 mm においては，測定範囲で最も有効管長の長い L = 103 mm で，湿り空気の

熱交換後の混合平均温度は約 64 ̊ Cと他の管内径と比べても大きい．しかし内径

の小さい di =1.0 および 2.0 mm では，短い管長部分で湿り空気の温度降下が速

やかに行われ，有効管長 53 mm 以上では出口の混合平均温度と冷却水温度との

差が比較的小さいことがわかる．特に di =1.0 mm では，L = 10 mmまでに急激に

温度降下しており，湿り空気の熱伝達が良好であることが分かる．いずれの管内

径においても伝熱管に流入させる湿り空気の温度と流速は等しいにもかかわら

ず，管径の違いによる出口温度の差異は大きく，小径化により熱交換が良好にな

る傾向が現れていることが理解される．  
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3.1.2 湿り空気の凝縮量測定  

図 3-2は，各管内直径 diにおける管長Lに対する出口凝縮液量の実測値Mdを，

図 3-3は最大理論凝縮量 Mdt（絶対湿度 0.11kg/kgの湿り空気が，冷却水温度 20˚C

において凝縮しうる量）と凝縮量の測定値 Mdとの比を示している．内径の小さ

い di =1.0 および 2.0 mm では混合平均温度の測定結果と同様に，L の小さい場

合でも，さらに短い管長部分(L ≤10 mm)での熱交換が活発であり，L = 10 mm で

はほぼ湿り空気内の水蒸気の凝縮が完了するため，測定した L の範囲では凝縮

量の変化率の差が比較的小さいことがわかる．すなわち，diおよび L が小さい場

合には，単位長さ当たりの湿り空気の保有するエンタルピの冷却液への移動割

合が大幅に増大することを示している． 

ここで，di =3.0mm で L =10~33 mm，di = 5.0 mm で全ての L の場合において，

管出口温度は湿り空気の露点温度(56.5ºC)より高いにもかかわらず，凝縮液が測

定されている．これは管内湿り空気に温度分布が存在するため，管壁近傍では露

点温度以下になっていることによると考えられる．Fig.3-4 に示すように，その

確認のため，同じ流入条件において凝縮の様子の可視化を行った．この可視化実

験には内径 3.4 mm のパイレックスガラス製伝熱管を用いた．また実際の管内の

凝縮形態は不明であるが，類似の管材料における管外凝縮の場合には混合凝縮

が観察されている．この可視化実験では，酸化チタンコーティングによる親水処
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理を施し膜状凝縮させた実験と，シリコン系接着剤を薄く塗布して撥水処理し，

滴状凝縮させた実験を行ったが，ここでは伝熱管全面に凝縮している様子が確

認しやすい滴状凝縮の結果のみを示している．すなわち，3.1.1 項で示した有効

管長と混合平均温度の関係において，L = 10 ~ 33 mm では混合平均温度は露点温

度より高くなるが，壁面では入口部から凝縮が発生していることがわかる．可視

化に用いたパイレックスガラスはステンレス鋼より熱伝導率が小さく，熱抵抗

が大きい条件においても流入開始から凝縮が発生していることから，ステンレ

ス製の伝熱管条件においても冷却開始点から凝縮が生じていると考えられる． 

ここで基準条件における流入時の湿り空気の Re数は，密度 ρは式(3-1)および

(3-2)から，粘性係数 μ は Wilke(1950)の式(3-3)からの算出した結果，di = 1.0~5.0 

mm で約 78~389 であるので，凝縮水による乱れの存在も考えられるが，管内流

れは基本的に層流状態と考えられる． 

 

(3-1) 

 

 

 

(3-2) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(3-3) 

 

 

 

ここで yはモル分率，mは分子量であり，添字 DAおよび vはそれぞれ乾燥空

気および水蒸気を表す．また前述のように，管外の冷却水熱伝達率が大きく，伝

熱管の外壁温度はほぼ冷却水温度となり，また伝熱管の熱抵抗も小さいため管

内壁温度はほとんど冷却水温度に近い．よって冷却による管内断面の温度分布

は比較的大きいことから管壁近傍では凝縮が生起すると考えられる．したがっ
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て，混合平均温度から伝熱管出口の湿り空気の絶対湿度を正確に決定すること

は難しいため，本研究の条件において，混合平均温度は，湿り空気中の不凝縮成

分である空気と，伝熱管内で凝縮しなかった蒸気分の顕熱の推算に有効であり，

凝縮潜熱の推算には凝縮液回収量の実測値を用いる必要がある． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig.3-2 Variation of condensation rate against effective tube length    

Fig.3-3 Ratio of condensate rate to theoretical maximum condensation   
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3.1.3 熱交換量の検討 

a. 比エンタルピの算出方法 

混合平均温度および凝縮量の測定値を基に，熱交換量を検討する．湿り空気の

入口から出口までの放熱量には，それぞれ入口および出口の湿り空気の測定温

度と対応する絶対湿度から湿り空気の比エンタルピ量変化を式(3-3)から算出し

た．湿り空気温度Tg には入口と出口における測定値をそれぞれ用いた．X 

(kg/kg(DA))は乾燥空気に対する絶対湿度で，湿り空気流入時における乾燥空気

に対する絶対湿度 Xi (kg/kg(DA)) は，全ての径および有効管長で同一の 0.126 

kg/kg(DA)である．湿り空気の出口における絶対湿度Xo を，測定した凝縮液排出

量Md を用いて式(3-5)から求め，それぞれ入口および出口の湿り空気の比エンタ

ルピを算出した．  

 

(3-4) 

 

(3-5) 

 

 

式(3-1)は一般に 0~99 ºC で用いられるが，新津ら(1956)は大気圧下，0~200 ºC

において式(3-1)の精度を検証し，その誤差は平均 1 %程度であるとしており，本

 XTTi gg 846.12501005.1 

givi

vigi

dvi 11.0 MM
MM

MM
X o 






Fig.3-4 Aspect of drop-wise condensation (di = 3.4 mm) 
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研究条件において式(3-1)は適応可能とした． 

 

b. 有効管長と比エンタルピ移動量の関係 

図 3-5 に各管内径 diにおける有効管長 L と比エンタルピ差∆i の関係を示す．

図中の破線は本研究条件における最大比エンタルピ差，すなわち流入湿り空気

（Tg = 180 ̊ C，Ugi = 2.5 m/s，x = 0.11 kg/kg）の比エンタルピと，20˚Cの飽和湿り

空気（冷却水温度の 20˚Cまで，湿り空気が完全に熱交換した場合）の比エンタ

ルピとの差を表している．ここから，di = 1.0, 2.0 および 3.0 mm では，L = 103 

mm の時点で湿り空気が保有するエンタルピの移動がほぼ完了していることが

分かる．また前述の図 3-1 と図 3-3 と同様に，湿り空気における diの小さい 1.0 

mm および 2.0 mm では短い有効管長での比エンタルピ移動量が大きい．特に di 

=1.0 mm では，L = 10 mm で最大比エンタルピ差に近く，L=103 mm の熱量と比

較して，約 93 %の熱量が得られている． di = 2.0 mm でも L=103 mm と比較し

て，L = 33 mm で約 93 %，L = 10 mm で約 72 %の熱量が得られている．これは，

細管では測定した L よりさらに短い領域での熱交換が活発であることを示す．

そのため，小径であるほど短い管長での熱の回収割合が向上し，より熱交換器の

コンパクト化に有効であることが理解される．内径が大きい場合において，管長

が短縮されるほど熱の回収割合は減少するが，その減少率は管長の減少率に比

べ大きくない．すなわち，全ての管内径で，測定範囲における最大有効管長 L=103 

mm と比較して，有効管長の短い領域での熱の回収割合が大きいことを示す．  
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3.2流入温度の影響 

3.1項で，給湯器における標準的な使用条件における特性を実験により明ら

かにした．すなわち，流入温度および速度を一定とし，管内径が伝熱性能に与

える影響について検討し，細管化によって伝熱性能の向上が確認された． 

しかし，実際の給湯器としての利用においては，負荷が大きく変化するとと

もに，使用環境の影響も小さくない．すなわち，寒冷地では 2次熱交換器の流

入温度が最大で約 50˚C 下がる場合があるなど，前項の実験条件で標準的な条

件として採用した流入温度 180 ˚C で流入しないケースが存在する．よって本項

では前項の条件に加え，流入温度 Tgi = 130, 160, 200, 230 ˚C で実験を行い，流入

温度による影響について検討する． 

 

3.2.1 有効管長と熱交換後の混合平均温度の関係 

 図 3-6に，それぞれの管内径において，流入温度を変化させた場合の有効管長

と混合平均温度の関係について示す．各管内径とも，有効管長の短い領域で流入

温度による影響が見られる．しかし流入温度による熱交換後の混合平均温度の

変化が小さくなる有効管長は，それぞれの管内径で異なることが確認される．す

なわち，有効管長 L = 10 mm において，基準条件の 180 ˚C と 230 ˚C で混合平均

温度の差は di= 1.0, 2.0, 3.0 および 5.0 mm でそれぞれ，7，12, 27および 42 ̊ C 程

度であり，また L = 33mm における差はそれぞれ，1，3, 11 および 19 ˚C 程度で

ある．これは流入温度が変化しても，細管では伝熱性能が向上するためと考えら

れる． 

 

3.2.2 湿り空気の凝縮量測定 

 図 3-7に凝縮量の測定結果を示す．凝縮量は，熱交換後の出口混合平均温度の

測定結果と比較して，di= 5.0 mm における有効管長 L=10 mm において流入温度

による差異がややみられるものの，流入温度による影響が全体的に小さいこと

が分かる．また di= 1.0 mm では，流入温度に関わらず有効管長に対する変化が

小さい．これは上述の流入温度に対する温度変化に対応しており，L=10 mm で

ほぼ熱の移動が完了する細管では，測定した L の範囲では凝縮量の変化割合が

小さくなるためと考えられる．また流入温度の変化に対する凝縮量の変化が全

ての管内径で小さいのは，冷却水の熱伝達率が大きいため，管壁近傍では冷却水

温度の 20 ̊ C に近く，流入温度に関わらず壁面近傍では凝縮が発生していること

によると考えられる． 
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Fig.3-6 Variation of bulk mean temperature against effective tube 

length for inner diameter (Tgi = 130 ~ 230 ˚C, Ugi= 2.5 m/s)   
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Fig.3-7 Variation of condensation rate against effective tube length 

(Tgi = 130 ~ 230 ˚C, Ugi= 2.5 m/s)    
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3.2.3有効管長と比エンタルピ移動量の関係 

 図 3-8～3-11に，流入温度を変化させた場合の有効管長と比エンタルピ移動量

の関係を示す．流入時の比エンタルピは流入温度が高いほど大きく，そのため流

入温度による比エンタルピの移動量に差が生じている．しかしその差について

は，各管内径で特性が異なる． 

 図 3-8および図 3-9 は管内径の小さい di= 1.0および 2.0 mm の比エンタルピ移

動量を示している．di= 1.0 mm では，流入温度の違いによる比エンタルピ移動量

の差は全ての有効管長で約 50 ~ 60 kJ/kgである．これは式(3-1)において，右辺の

温度に掛かる量とほぼ同じである．すなわち流入温度の差は 50 ˚C であるため，

流入時に保有する比エンタルピ量の差は，空気および蒸気の比熱から，約 62 

kJ/kg となり近い値を示す．これは流入温度が異なっても，細管では十分に熱交

換する管長が短いために，湿り空気の保有する熱エネルギーを素早く回収し得

ることを示す．同様に di= 2.0 mm では，流入温度差は最大 100 ˚C であるが，比

エンタルピ移動量の流入温度による差は全ての有効管長で 100 ~ 110 kJ/kg 程度

であり，1.0 mm と同じく湿り空気の顕熱のみの差であることが理解される． 

 しかし，図 3-10, 3-11で示した比較的管内径の大きい di= 3.0および 5.0 mm で

は 1.0および 2.0 mmの場合と異なり，L= 10 mm では比エンタルピ移動量の差は

小さく，有効管長の増大に伴い流入温度による比エンタルピ移動量の差が生じ

る．これは有効管長の短い場合，例えば di= 5.0 mm では，L = 10 mm までの温度

降下量は図 3-6で示すように流入温度によらず，約 30 ̊ C であるなど，管内径の

小さい場合に比べ温度降下量の差が小さく，比エンタルピ移動量の差が小さく

なるためと考えられる．以上から，流入温度による比エンタルピの移動量の差は，

湿り空気の温度降下量すなわち湿り空気の顕熱量による影響が大きく，凝縮量

による差は小さいことが確認された． 
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Fig. 3-8 Difference in specific enthalpy against effective tube length 

(di = 1.0 mm, Tgi = 130 ~ 230 ˚C, Ugi= 2.5 m/s)   

Fig. 3-9 Difference in specific enthalpy against effective tube length 

(di = 2.0 mm, Tgi = 130 ~ 230 ˚C, Ugi= 2.5 m/s)   
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Fig. 3-10 Difference in specific enthalpy against effective tube length 

(di = 3.0 mm, Tgi = 130 ~ 230 ˚C, Ugi= 2.5 m/s)   

Fig. 3-11 Difference in specific enthalpy against effective tube length 

(di = 5.0 mm, Tgi = 130 ~ 230 ˚C, Ugi= 2.5 m/s)   
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3.3流入速度の影響 

3.2節では，実際の給湯器の利用条件を考慮して，給湯器 2 次熱交換器への流

入温度影響を検討したが，ここでは流入速度の影響について検討を行う．すな

わち，本項では前項の条件に加え，流入速度 1.0, 2.0, 3.0, 4.0 および 5.0 m/s で

実験を行い，流入速度による影響について検討する． 

 

3.3.1有効管長と熱交換後の混合平均温度の関係 

 図 3-12 に，各管内径において流入速度を変化させた場合の有効管長と混合平

均温度の関係について示す． di=1.0 および 2.0 mm では，有効管長の短い L=10

および 23 mm では流入速度による差は大きいが，有効管長の増大に伴いその差

異は小さくなり，有効管長 L=103 mm では全ての流入速度でほぼ同じ出口混合

平均温度となる．一方，di=3.0および 5.0 mm では，有効管長 L=103 mm におい

ても出口の混合平均温度の各流入速度による差は大きい．これは基準条件およ

び流入温度変化条件と同様に，管内径が小さいほど短い管長での温度変化量が

大きいことを示している．また全ての管内径において，流入時の湿り空気流速が

大きいほど有効管長の増大による温度変化量は小さく，熱交換に必要な有効管

長は増大することが理解される．  

  

3.3.2 湿り空気の凝縮量測定 

 図 3-13 ~ 3-16 に，各管内径における凝縮量の結果を示す．それぞれの図は，

上部に測定凝縮量を，下部に測定量と理論最大凝縮量の比を示している．測定凝

縮量は，各流速で流量が異なるため流入速度による差が見られるが，最大理論凝

縮量との比，すなわち凝縮割合で見た場合，全体的に流入速度が大きいほど有効

管長に対する凝縮割合が小さいことが分かる．しかしその流入速度の変化によ

る，有効管長に対する凝縮割合の差異は，di=1.0および 2.0 mm では，有効管長

の増大とともに小さくなっていることが分かる．一方 di=3.0および 5.0 mmでは，

測定された有効管長において凝縮割合の流入速度による差異の変化が小さい．

これは流入温度を変化させた場合と異なり，図 3-12 で示した有効管長に対する

出口混合平均温度の変化傾向と対応しており，流入速度を変化させる場合，凝縮

量は流入速度の影響を受けることが分かる． 
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Fig. 3-12 Variation of bulk mean temperature against effective tube length 

(Tgi = 180 ˚C, Ugi= 1.0 ~ 5.0 m/s)   
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Fig.3-13 Variation of condensation rate against effective tube length   

(di = 1.0 mm, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 1.0 ~ 5.0 m/s)  
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Fig.3-14 Variation of condensation rate against effective tube length  

(di = 2.0 mm, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 1.0 ~ 5.0 m/s)   
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Fig.3-15 Variation of condensation rate against effective tube length  

(di = 3.0 mm, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 1.0 ~ 5.0 m/s)   
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Fig.3-16 Variation of condensation rate against effective tube length  

(di = 5.0 mm, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 1.0 ~ 5.0 m/s)   
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3.3.3有効管長と比エンタルピ移動量の関係 

 図 3-17 ~ 3-20 は各管内径における比エンタルピ移動量を示している．凝縮量

の結果と同様に，流入速度の差による比エンタルピ移動量の変化傾向は，図 3-

12 で示した有効管長に対する出口混合平均温度の温度変化と対応していること

が分かる．すなわち，流入速度が大きいほど湿り空気の管長の増大に対する熱の

移動量の変化は小さくなるが，基準条件または流入温度変化条件と同様に，細管

ほど短い管長での熱の移動が活発であるため，熱交換が完了する長さが小さく，

コンパクト熱交換器への応用に有効であることが理解される． 
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Fig. 3-17 Difference in specific enthalpy against effective tube length 

(di = 1.0 mm, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 1.0 ~ 5.0 m/s) 
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Fig. 3-18 Difference in specific enthalpy against effective tube length 

(di = 2.0 mm, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 1.0 ~ 5.0 m/s) 

0 20 40 60 80 100
0

100

200

300

400

500

Inlet vel.  Ugi m/s
          5.0
          4.0
          3.0
          2.5
          2.0
          1.0

Effective tube length  L  mm

D
e
ff

e
re

n
c
e
 o

f 
sp

c
if

ic
 e

n
th

a
lp

y


i(
=
i i
-i

o
) 

 k
J/

k
g

di= 3.0 mm

Fig. 3-19 Difference in specific enthalpy against effective tube length 

(di = 3.0 mm, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 1.0 ~ 5.0 m/s) 
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3.4 圧力損失測定 

熱交換器の性能評価において，圧力損失の測定は重要である．一般的なガス給

湯器の 2 次熱交換器の許容圧力損失は 200 Pa であり，伝熱性能が優れても許容

圧力損失を超えるとガス給湯器の 2 次熱交換器としての採用は困難となる．こ

こで，本研究で提案する熱交換器方式は，シェルチューブ型熱交換器の管内にガ

スを流す方式であるが，流入時のガスは高温であるためガス単相で流入する．そ

のため複数の伝熱管にほぼ同量のガスを流入させることは比較的容易であり，

その時の熱交換器圧力損失は流速が等しい場合，伝熱管 1 本の圧力損失と同程

度になると考えられる．しかし，実際には凝縮液の排出特性などにより，圧力変

動が存在し，それが実際の熱交換器の管群における不均一な流量分布を生じる

可能性が考えられる．本研究では，伝熱管単管の実験によって熱交換器の性能評

価を行っているが，そのような圧力損失測定についても熱交換器の性能評価に

有効であると考える．本項では，まず乾燥空気と湿り空気のそれぞれの測定結果

の時間変動について検討し，時間変動を考慮した湿り空気の圧力損失特性につ

いて検討する． 
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Fig. 3-20 Difference in specific enthalpy against effective tube length 

(di = 5.0 mm, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 1.0 ~ 5.0 m/s) 
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3.3.1 圧力損失の時間変動量 

図 3-21に試料湿り空気を用いて，各管内径で最も時間変動の大きい L=103 mm

における測定時間 300 秒の圧力損失の変動値を示す．また図 3-22 には試料とし

て乾燥空気の場合の L= 103 mm における圧力損失の時間変動を示す．乾燥空気

の場合は，定常状態で圧力損失の変動は全ての管内径で小さい．しかし湿り空気

の場合は，凝縮液の発生・除去による圧力損失の変動が生じる．これは di = 1.0 

mm で最も顕著であり，その変動は平均値との差で最大約±23 %程度である．di 

=2.0, 3.0および 5.0 mm においても同様に，L = 103 mm のとき圧力損失の平均値

に対する変動値はそれぞれ最大で約±13, ±8および ±3 %である．di = 1.0 mm の

場合，凝縮液の排出の様子は伝熱管の断面全体に凝縮液が覆われて排出する挙

動を取るため，断続的に大きい圧力損失が生じると考えられる．di =2.0 および

3.0 mm の場合は，管断面の下部に凝縮液が滞留しながら排出される挙動が確認

されている．出口端部ではガスが通る空間が常に生じているものの，断面下部に

滞留した凝縮液が流路を狭めているために細かい変動が連続的に続いていると

考えられる．di = 5.0 mm の場合，凝縮量に対する管断面積が大きいため，管出口

端部での凝縮液の滞留の影響は小さいものの，凝縮液が全体的にガスの流路を

狭めているため，湿り空気での圧力損失は，乾燥空気の場合に比べ大きい値を示

すと考えられる． 

以上から，実際の熱交換器における管群を想定する場合，前述のように，入口

条件では単相状態で湿り空気は流入するため，これらの測定値以上の圧力損失

を考慮する必要はないものと考えられる。di = 1.0 mm の単管において圧力損失

の変動値は最大約±23 %程度であることから，管群における部分的な閉塞などは

生じにくいものと考えられる。しかし，実際に利用する場合には，実験的な検討

を行う必要があるものと考えられる． 
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Fig.3-21 Temporal variation of pressure loss against effective tube length 

 (Moist air, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 2.5 m/s) 

Fig.3-22 Temporal variation of pressure loss against effective tube length 

 (Dry air, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 2.5 m/s) 
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3.3.2 有効管長と圧力損失の関係 

図 3-23 に試料湿り空気の圧力損失測定の結果を示す．各プロットは測定時間

における平均値を示し，各プロットの範囲は 1 秒サンプリングによる最大時間

変動値である．変動値の範囲を示していないプロットは，その変動値が小さいた

め省略している．管内径の増大により圧力損失は大きくなるが，混合平均温度の

測定結果や，比エンタルピ移動量の検討結果で示したように，細管では熱交換に

必要な管長が短く，熱交換器に用いる場合は管長を短くすることが可能である

ため，熱交換器として圧力損失の増大割合を低く抑えることが可能である．また

瞬間的な変動値を考慮しても，di =1.0mm における，L=103mm の場合を除き，

許容圧力損失の 200 Pa 内に収めることが可能である．現状の 2 次熱交換器では

許容圧力損失が 200 Paであるが，細管では熱交換に必要な管長が短くなるため，

充分にその範囲内に収めることが可能であることが確認される． 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig.3-23 Variation of pressure loss against effective tube length 

 (Tgi = 180 ˚C, Ugi= 2.5 m/s) 
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3.3.3 流入温度の影響 

 圧力損失について，流入温度の影響について検討する．図 3-24～3-27 は，各

管内径の有効管長に対する圧力損失の測定結果を示している．図 3-20と同様に，

各プロットは測定時間平均圧力損失を示す．測定全条件において，流入温度によ

る圧力損失の変化は小さいことが分かる．しかし，流入温度が小さい方が全体的

にやや高い値を示している．乾燥空気のような単相流において，層流の圧力損失

の理論式は，2.4.2 項で示した式(2-1)および(2-4)で表される．物理量のみの式に

変換すると，層流の圧力損失は式(3-6)で表される． 

 

(3-6) 

 

 層流条件の単相流の圧力損失において，空気は温度が上昇すると，密度と粘性

係数の積は小さくなるため，流入温度が高いほど圧力損失は小さくなることが

理解される．また 2.4.4項で用いた数値計算で，流入温度を変化させた場合の熱

交換を伴う圧力損失を求めた結果を図 3-28 に示す．この計算では空気の物性値

を温度の関数として与えており，物性値の変化を考慮した計算結果であるが，流

入温度の増大に伴い圧力損失が小さくなっていることが分かる．以上から，凝縮

をともなう湿り空気の圧力損失においても，乾燥空気と同様に流入温度によっ

て圧力損失の変化が見られたが，その差異は小さいことを示した． 
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Fig.3-24 Variation of pressure loss against effective tube length 

(di = 1.0 mm, Tgi = 130 ~ 230 ˚C, Ugi= 2.5 m/s) 
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Fig.3-25 Variation of pressure loss against effective tube length 

(di = 2.0 mm, Tgi = 130 ~ 230 ˚C, Ugi= 2.5 m/s) 

Fig.3-26 Variation of pressure loss against effective tube length 

(di = 3.0 mm, Tgi = 130 ~ 230 ˚C, Ugi= 2.5 m/s) 
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(di = 5.0 mm, Tgi = 130 ~ 230 ˚C, Ugi= 2.5 m/s) 

Fig.3-28 Calculation results of dry air for pressure loss against each inlet temperature 

(di = 2.0 ~ 5.0mm, L= 103 mm Tgi = 130 ~ 230 ˚C, Ugi= 2.5 m/s) 
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3.3.4 流入速度の影響 

流入速度による圧力損失への影響について検討する．図 3-29 ~ 3-32は，各管

内径の有効管長に対する圧力損失の測定結果を示している．図 3-24 ~ 3-27と同

様に，各プロットは測定時間平均圧力損失を示す．それぞれの管内径において，

流入速度の増大に伴い，有効管長に対する増加率が大きいことが分かる．この増

加率は，基準流入速度 UPH(= 2.5 m/s)における圧力損失を基準圧力損失 ΔPPHと置

いた場合，各流入速度 Ugiと基準流入速度 UPHの比および各流入速度における圧

力損失 ΔP と，基準流入速度における圧力損失 ΔPPHとの比は，概ね等倍関係と

なる．図 3-33 に，基準流入速度比と基準圧力損失比の関係を示す．図中の赤線

はこの比率が 1:1 の値を示しており，測定領域全てにおいて Ugi/UPH=ΔP/ΔPPHが

概ね成り立ち，圧力損失の増加率は流速の増加率とほぼ同じであることを示し

ている．ここで 3.3.2項において，凝縮割合は流入速度により異なることを示し

たが，流入速度の変化による凝縮特性の変化が，圧力損失に与える影響について

は確認されなかった．これは基準条件において，湿り空気の凝縮を伴う圧力損失

は乾燥空気での圧力損失と比較して増大することを示し，凝縮液の存在が圧力

損失の増大の原因となることを明らかにしたが，この圧力損失の増大は，凝縮量

は管断面積に対して少なく，薄く管内全域に分布すると考えられるため，凝縮液

の流れによる圧力変動より，薄く広がった凝縮液が空気パスを狭めることに起

因すると考えられる．そのため，流入速度による圧力損失への影響は，凝縮挙動

および凝縮量より，管内に流れる流速が大きく影響すると考えられる． 
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Fig.3-30 Variation of pressure loss against effective tube length 

(di = 2.0 mm, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 1.0 ~ 5.0 m/s) 

Fig.3-31 Variation of pressure loss against effective tube length 

(di = 3.0 mm, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 1.0 ~ 5.0 m/s) 
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Fig.3-32 Variation of pressure loss against effective tube length 

(di = 5.0 mm, Tgi = 180 ˚C, Ugi= 1.0 ~ 5.0 m/s) 
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3.4第 3章のまとめ 

 本章では，給湯器の 2 次熱交換器を対象として，凝縮を伴う湿り空気の基本

的熱交換特性を明らかにするため，まず流入温度と速度が一定の場合，次に流入

温度あるいは流入速度が変化する場合について，有効管長に対する出口の混合

平均温度，凝縮量，比エンタルピ移動量および圧力損失を測定し，単管について

伝熱特性などの実験的検討を行った．その結果は次のようにまとめられる． 

1. 基本的な伝熱特性を明らかにするため，湿り空気の流入温度および速度が一

定の基準条件における測定を実施し，管内径が小さいほど，湿り空気の温度

降下および比エンタルピ移動は，管入り口から軸方向に急激な変化を示した．

したがって，細管では短い管長において主要な伝熱が行われるため，細管化

がより熱交換器のコンパクト化に有効であることが明らかになった． 

2. 入口湿り空気条件として，流入速度一定で，流入温度を変化させた場合，上

記 1 の基準条件と同様に管内径が小さいほど短い管長で温度降下量が大き

いなど，伝熱性能の向上が確認された．また凝縮量の測定では流入温度の影

響は全体的に小さいことが分かった．比エンタルピ移動量は，管内径の小さ

い 1.0 mm および 2.0 mm では，熱エネルギーの移動が短い管長で完了する

ため，流入時の湿り空気の顕熱の差が測定全区間で見られた．管内径の比較

的大きい 3.0mm および 5.0 mm の場合，有効管長の短いときは比エンタルピ

移動量が全体的に小さく，基準条件と同様に管内径 1.0 および 2.0 mm と比

べ，熱交換に必要な管長が大きくなることが分かった． 

3. 流入温度一定で，流入速度を変化させた場合，流入速度が大きいほど有効管

長の増大による温度降下量および比エンタルピ移動量は，基準条件の流入速

度 2.5 m/s と比較して小さくなることを示した．しかし基準条件または流入

温度変化条件と同様に，管内径が小さいほど熱交換に必要な管長が小さく，

コンパクト熱交換器への応用に有効であることを示した． 

4. 基準条件における圧力損失測定により，凝縮液の非定常的な変化を伴って生

じる時間変動について測定し，管内径が小さいほど時間変動量および平均圧

力損失が大きいことを示した．しかし，細管では，伝熱性能の向上により管

長を短くできることから，時間変動による圧力損失の最大値を考慮した場合

においても，ガス給湯器の許容圧力損失の 200 Pa 以内に保つことが可能で

あることを示した． 

5. 流入温度による圧力損失の影響は小さいが，流入温度の上昇に伴って平均圧

力損失は減少してゆくことを示し，凝縮を伴う湿り空気の圧力損失において

も，気体単相流と同様の傾向を示すことが分かった．また流入速度変化によ

る圧力損失の変化割合は，流入速度の変化割合とほぼ一致することを示した． 
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第 4章 

温度助走区間に基づく 

無次元整理式の検討 

 

 

4.1 単相流における温度助走区間の熱伝達 

第 3 章において，各管内径と温度降下量，凝縮量および比エンタルピ移動量の

関係を実験測定により系統的に明らかにした．ここで 3.1.3 項において，有効管

長の減少に対する比エンタルピ移動量の減少割合は，有効管長の減少割合に比

べ大きいことを示した．すなわち，di = 3.0 mm および 5.0 mm において，有効管

長 L = 10 mm と 103 mm における比エンタルピの移動割合を比較した場合，有効

管長の比は約 0.097 に対し，比エンタルピの移動量の比はそれぞれ約 0.46 およ

び約 0.23 である．これは湿り空気においても温度助走区間の熱伝達率が大きい

ことが起因していると考えられる．Re < 2300 の層流状態において温度助走区間

は式(4-1)で見積もることができる． 

 

(4-1) 

  

 ここで温度助走区間は，例えば管内径が 1.0 mm と 3.0 mm で比較した場合，

流入する流体の温度および速度が同じであれば，それぞれの温度助走区間比は

管内径比の 2乗となり，管内径 3.0 mm の温度助走区間は，1.0 mmの 9倍の長さ

となる．これに対し，熱の移動割合は第 3章図 3-5で示した比エンタルピ移動量

から読み取り，内径 1.0 mm の場合比エンタルピの移動割合が約 90%になる伝熱

管長さは約 7~8 mmに存在するのに対し，内径 3.0 mmの場合は約 50~60 mmと，

その差は約 9倍となる．すなわち，湿り空気の測定で得られた熱の移動割合と，

単相流の温度助走区間の比率は定量的に近い値を示しており，湿り空気におい

ても温度助走区間の影響が大きいと十分に考えられる． 

管内単相流においては，円筒座標系のエネルギー式を無次元化し，その偏微分

230005.0/  ReRePrdLT
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方程式を解くことで局所ヌセルト数の漸近解を求めることができる．しかしグ

レツ問題と呼ばれる温度助走区間の熱伝達については，流体の種類や状態，対象

となる機器の形状によって様々な研究が行われている．Myongら(2006)は温度助

走区間と速度助走区間が同程度となる Pr ≈ 1 のガスを流体とし，マイクロスケ

ールのチューブのグレツ問題について解析的に検討している．Gulhane ら(2009)

は同様にマイクロスケールの管を対象に，空気を用い流入時の様々な物性状態

と助走区間の影響について数値解析的に検討している．Cossali(2009)は流体が周

期的に温度変化して流入する条件下について検討している．Ho ら(2005)は 2 重

円管型熱交換器の対流条件における温度助走区間の影響を数値解析的に調査し

ている．これらは全て単相流の温度助走区間の熱伝達について検討しており，湿

り空気などの蒸気混合気体の相変化を伴う温度助走区間の影響についての研究

は見あたらない．しかし上述の通り，湿り空気においても温度助走区間の熱伝達

率が大きいことが十分に予測でき，また湿り空気の測定で得られた熱の移動割

合と，単相流の温度助走区間の比率は定量的に近い値を示しており，その影響に

ついて検討する必要がある． 

  

4.2 温度助走区間に関する無次元パラメータの検討 

 単相流の温度助走区間の熱伝達率は，エネルギー式を無次元化し，その偏微分

方程式を解くことで得られる．無次元化されたエネルギー式(4-2)の各無次元数

は以下の通りである．この解法については宗像ら(2006)を参照した．詳細につい

ては付録 Bに記述する． 

 

(4-2) 

 

 

 

(4-3) 

 

ここで Gz はグレツ数である．この式を変数分離で解けるとすると，式(4-4)の

形が得られる．これを Gz と η でそれぞれ整理し，常微分化された式(4-5)を得る 

 

(4-4) 
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(4-5) 

 

上式を満たす定数を-λ2とすると，F について次式が得られる． 

 

(4-6) 

 

すなわち，式(4-5)の左辺はグレツ数の関数として表すことができる． 

次に式(4-5)の右辺について定数-λ2とすると Gについて次式が得られる． 

 

(4-7) 

 

上式は Strum-Liouville型の微分方程式で，無限個の λ(λ1, λ2, λ3,・・・λn)に対応

して無限個の解の固有関数 G(G1, G2, G3,・・・Gn)が存在するため，式(4-4)は次式

で表される． 

 

(4-8) 

 

この係数 Cn を求め，本研究で注目する混合平均温度 TB として求めると，次

式が得られる． 

 

 

 

(4-9) 

 

 

 

以上から混合平均温度 TBはグレツ数の関数であることが示される．このグレ

ツ数は Gz = (L/d)/(Re∙Pr)で与えられるが，これは温度助走区間 LTと管長の比と

同義である．すなわち温度助走区間を見積もる式(4-1)と，管長 L の比は式(4-10)

で表すことができ，混合平均温度 TBは L/LTの関数となる．本研究では温度助走

区間の影響について検討するため，無次元長さとして L/LT を用いる．ここで温

度助走区間は，流入時の状態値から算出する．  
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(4-10) 

 

 

また実験結果から，両流体の出入口温度差から無次元温度差(TB-TC)/( Tgi-

TC)，また無次元比エンタルピ移動割合 Δi/Δimax (実測の比エンタルピ差∆i と

3.1.3項の図 3-5 に示した最大比エンタルピ差との比)を用いて湿り空気の熱伝達

特性について検討する． 

 

4.3 温度助走区間比と無次元温度差および無次元比エンタルピ移動

量の関係 

4.3.1 基準条件の場合 

図 4-1に，有効管長と温度助走区間の比の無次元長さ L/LTと無次元温度差（両

流体間の入出口における温度差の比）(TB-TC)/( Tgi-TC)，図 4-2に L/LTと無次元比

エンタルピ移動割合（実測の比エンタルピ差∆i と図 11に示した最大比エンタル

ピ差との比）Δi/Δimaxの関係をそれぞれ示す．また表 4-1 にそれぞれの管内径に

よる Re数および温度助走区間 LTを示す．図 4-1および 4-2 のそれぞれの図(a)は

測定された区間全体であり，図(b)は(a)の温度助走区間側を拡大したもので，

0≤L/LT ≤ 1が温度助走区間となる．L/LT=1までの温度降下および熱の移動割合は

大きく，管内流速が同じ条件下において温度助走区間の短い di=1.0および 2.0mm

の細管では，熱交換に必要な長さが非常に短く，コンパクト化に有効であると考

えられる．また熱交換後の無次元温度差および無次元比エンタルピ移動割合は，

管内径によらず L/LTで一定の変化割合を示していることがわかる．したがって，

本研究の実験条件において，熱交換後の混合平均温度および比エンタルピ移動

量は L/LTの関数として一義的な関係になると考えられる．  

 

 

Table 4-1 Reynolds number and thermal entrance region for each inner diameter 
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Fig.4-1 Relation between non-dimensional tube length and 

bulk mean temperature (Tgi = 180˚C, Ugi = 2.5 m/s) 

(a)  0 ≤ L/LT ≤ 40 
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Fig.4-2 Relation between non-dimensional tube length and difference 

in specific enthalpy (Tgi = 180 ˚C, Ugi = 2.5 m/s) 

(a)  0 ≤ L/LT ≤ 40 

(b)  0 ≤ L/LT ≤ 10 
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4.3.2 湿り空気入口温度を変化させた場合 

  温度一定の場合と同様に，流入温度を変化させた場合の実験結果について無

次元整理を行った結果を図 4-3および 4-4に示す．またそれぞれの管内径およ

び流入温度に対する Re数および温度助走区間 LTを表 4-2に示す．図 4-1およ

び 4-2と同様に，流入温度を変化させた場合においても L/LT=1までの温度降下

および熱の移動割合は大きいことが分かる．前章において，流入温度の影響は

熱交換後の混合平均温度および比エンタルピ移動量で見られたが，無次元長さ

に対する無次元出口混合平均温度および無次元比エンタルピ移動割合は，管内

径および流入温度によらず L/LTで一定の変化割合を示していることがわかる．

これらは温度および流速一定の場合と同様に，L/LTの関数として一義的な関係

になると考えられる． 

 

 

Table 4-2 Re and LT for each inner diameter and inlet temperature 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Tgi  ˚C di  mm 1.0 2.0 3.0 5.0 

230 

Re 

63 125 188 313 

200 69 139 209 348 

180 75 150 225 375 

160 81 163 245 408 

130 92 186 279 465 

230 

LT  mm 

2.2 8.8 19.8 55.0 

200 2.4 9.8 22.0 61.1 

180 2.6 10.6 23.8 66.0 

160 2.9 11.5 25.8 71.7 

130 3.3 13.1 29.5 81.9 
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(a)  0 ≤ L/LT ≤ 50  

(b)  0 ≤ L/LT ≤ 10 

Fig.4-3 Relation between non-dimensional tube length and 

bulk mean temperature (Tgi = 130~230 ˚C, Ugi = 2.5 m/s) 

0 10 20 30 40 50
0

0.2

0.4

0.6

0.8

1

          di  mm
 1.0   2.0   3.0   5.0     Tgi  °C

     230
     200
     180
     160
     130

L/LT

(T
B
-T

c)
/(

T
g

i-
T

c)

0 2 4 6 8 10
0

0.2

0.4

0.6

0.8

1

          di  mm
 1.0   2.0   3.0   5.0     Tgi  °C

     230
     200
     180
     160
     130

L/LT

(T
B
-T

c)
/(

T
g

i-
T

c)



- 75 - 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(a)  0 ≤ L/LT ≤ 50  

(b)  0 ≤ L/LT ≤ 10 

Fig.4-4 Relation between non-dimensional tube length and difference 

in specific enthalpy (Tgi = 130 ~ 230˚C, Ugi = 2.5 m/s) 
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4.3.3 湿り空気入口速度を変化させた場合 

4.3.1項および 4.3.2項と同様に，流入速度を変化させた場合の実験結果につ

いて無次元整理を行った結果を図 4-5 および 4-6に示す．またそれぞれの管内

径および流入速度に対する Re数および温度助走区間 LTを表 4-3に示す．前章

から，流入速度の変化による出口混合平均温度および比エンタルピ移動量への

影響は大きく，流入速度が増大するほど熱の移動は緩やかとなる傾向が得られ

たが，無次元整理を行うことで基準条件および流入温度を変化させた場合と同

様に L/LT=1までの温度降下および熱の移動割合は大きく，無次元長さに対する

無次元出口混合平均温度および無次元比エンタルピ移動割合は，管内径および

流入速度によらず L/LTで一定の変化割合を示していることを示した． 

 

 

Table 4-3 Re and LT for each inner diameter and inlet temperature 

 

 

 

 

 

 

 

 

Ugi  m/s di  mm 1.0 2.0 3.0 5.0 

5.0 

Re 

150 300 451 751 

4.0 120 240 360 601 

3.0 90 180 270 450 

2.5 75 150 225 375 

2.0 60 120 180 300 

1.0 30 60 90 150 

5.0 

LT  mm 

5.3 21.1 47.5 132 

4.0 4.2 16.9 38.0 106 

3.0 3.2 12.7 28.5 79 

2.5 2.6 10.6 23.8 66 

2.0 2.1 8.5 19.0 53 

1.0 1.1 4.2 9.5 26 
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Fig.4-5 Relation between non-dimensional tube length and 

bulk mean temperature (Tgi = 180 ˚C, Ugi = 1.0~ 5.0 m/s) 
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Fig.4-6 Relation between non-dimensional tube length and difference 

in specific enthalpy (Tgi = 180˚C, Ugi = 1.0 ~ 5.0 m/s) 

(a)  0 ≤ L/LT ≤ 100  

(b)  0 ≤ L/LT ≤ 10 
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4.4 湿り空気の熱伝達における無次元整理式の提案 

4.4.1基準条件の場合 

 4.3項で示したように，本研究の実験条件において，熱交換後の混合平均温

度および比エンタルピ移動量は L/LTの関数として一義的な関係になると考えら

れる．ここで図 4-1および 4-2の変化割合から，無次元整理式について検討す

る．無次元温度差と無次元長さについては，(x, y)=(0, 1)を通り，x = ∞で yは 0

に漸近していく形をとる．また無次元比エンタルピ移動量は，(x, y)=(0, 0)を通

り，x = ∞で yは 1に漸近する形をとる．以上に留意して係数を当てはめ，本研

究における測定値に最も良く適する値を検討する． 

 式(4-11)および(4-12)に，それぞれ無次元長さに対する，無次元温度差および

無次元比エンタルピ移動割合について無次元整理式を示す． 

 

(4-11) 

 

このとき 

 

 

 

 

(4-12) 

 

    このとき 

     

 

 

以上の 2 式と測定結果の比較を図 4-7 および 4-8 に示す．これらの整理式によ

り，本測定の実験データが良好に表現されることが確認される． 
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(a)  0 ≤ L/LT ≤ 40  

(b)  0 ≤ L/LT ≤ 10 

Fig.4-7 Proposed non-dimensional equation (4-11) for bulk mean temperature 

(Tgi = 180 ˚C, Ugi = 2.5 m/s) 
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(a)  0 ≤ L/LT ≤ 40  

(b)  0 ≤ L/LT ≤ 10 

Fig.4-8 Proposed non-dimensional equation (4-12) for specific enthalpy 

(Tgi = 180 ˚C, Ugi = 2.5 m/s) 
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4.4.2 湿り空気入口温度および速度を変化させた場合 

 図 4-3~ 4-6の流入温度および速度の変化に対する，無次元温度差および無次

元比エンタルピ移動割合について，前項の無次元整理式(4-11)および(4-12)を加

えた結果を，図 4-9および 4-10に示す．L/LTの関数とした無次元温度差および

無次元比エンタルピ移動割合は，流入温度および速度による変化傾向の差異は

見られない．また基準条件から求めた式(4-11)および(4-12)は，管内径，流入温

度および速度によらず，L/LTの関数とした一義的な関係を良く表している．す

なわち，式(4-11)および(4-12)は，流入温度および速度の変化に対応して，di = 

1.0 ~5.0 mm における湿り空気の管内流れの凝縮熱伝達特性を良く表していると

考えられる． 

この無次元整理で用いた温度助走区間 LTは流入時の状態値から算出している

ため，熱交換器に応用する場合，機器に流入させるガスの状態が既知であれ

ば，式(4-11)および(4-12)を用いることで，熱交換器に用いる伝熱管内径および

伝熱管長さから出口温度および熱交換量を推測できる可能性を示している． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

 

Fig.4-9 Proposed non-dimensional equation (4-11) for bulk mean temperature  
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4.5第 4章のまとめ 

 本章では，第 3 章の実験結果において有効管長の減少率に比べ比エンタルピ

の移動割合が大きいことに注目し，温度助走区間の影響について検討を行うた

め，単相流におけるグレツ問題から無次元整理のためのパラメータを決定した．

温度助走区間と管長の比を用いて，まず一定流速および温度条件による熱交換

後の無次元温度差および無次元比エンタルピ移動割合について検討し，さらに

流入温度の変化に対する検討を行った．その結果は次のようにまとめられる． 

 

1．単相流において，円筒座標系におけるエネルギー式を無次元化し，それを解

くことで，混合平均温度が管長と温度助走区間比 L/LTの関数であることを示

した． 

2．流入時の温度および流速一定の基準条件で，無次元長さ L/LTを用いて無次元

温度差(TB-TC)/( Tgi-TC)および無次元比エンタルピ移動割合 Δi/Δimax について

測定データを整理した結果，管内径によらず一定の変化割合を示すことが分

かった．またその変化割合から，以下の無次元整理式を提案した． 

 

 

 

Fig.4-10 Proposed non-dimensional equation (4-12) for specific enthalpy  
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ここで L は管長，LTは温度助走区間であり，a, b, n, mは係数である． 

3．流入温度および速度を変化させた場合について検討し，上式が流入条件の変

化によらず，全測定データについて湿り空気の熱伝達特性を良く表すことを

示した． 

4．無次元整理で用いた温度助走区間を流入時の状態値から算出しているため，

機器に流入させるガスの状態が既知であれば，熱交換器の伝熱管内径および

長さから出口温度および熱交換量を推測でき，熱交換器の性能予測に適用で

きる可能性を示した． 
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第 5章 

2 次熱交換器性能の検討 

 

 

5.1 従来型 2次熱交換器形状を基準とする熱交換性能比較 

5.1.1 熱交換器の性能比較に用いた仮定および算出方法 

ここで熱交換器のコンパクト化について検討する．図 5-1 に比較の基準とな

る，伝熱管の配列方法および寸法等の詳細を示す．これらの値は従来型（PH）

に一致させている．ここで図 5-2および 5-3 に，混合平均温度および比エンタル

ピ移動量の測定値と式(4-11)，(4-12)を，有次元表示による各管径における比較と

して示す．測定温度と式(4-11)は各 diで良好な一致を示しており，比エンタルピ

移動量においても式(4-12)が全体として良く対応していることが分かり，それぞ

れの式が管内径 1.0 ~ 5.0 mm で熱交換後の出口温度および比エンタルピ移動量

の推算が可能であると理解される．以上から，式(4-11)を用いて PH と同じ出口

温度，すなわち TB= 65 ºC になる有効管長 Lと，この有効管長から，無次元エン

タルピ変化を表す式(4-12)を用いて比エンタルピ差を求め，PH と等しい熱交換

量が得られる熱交換器性能ついて以下の仮定 1 ~ 4および式(5-1) ~ (5-6)を用いて

検討し，各管径における必要な熱交換体積を比較した．  

1. 代表的な 2 次熱交換器（PH）と等しい熱交換量を得られる熱交換器を検討

する． 

2. ガスは均等に伝熱管に流れ，その管内流速は全て 2.5m/s とする． 

3. PHとガス側の流入口断面積と流量は等しい． 

4. 伝熱管の配管方法は，PHにおける伝熱管径と管間隔の比と等しい． 
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5.1.2 熱交換器のコンパクト化に関する検討 

5.1.1 項の仮定および算出方法を用い，コンパクト化を検討した結果を表 5-1

に示す．本研究の管内凝縮を利用する熱交換器の場合，例えば内径 di=1.0mm の

細管にすることで，熱交換器体積比は従来型の約 4.3%，di=2.0mm で約 17 %，

3.0mm で約 39%とコンパクト化を図ることが可能となる．また熱交換面積は， 

di の 2 乗に比例して大きくなる．これは di を小さくすることおよび，流路面積

に対する伝熱面積が増大することと，管内熱伝達率が増大することにより熱交

換距離の短縮も可能であることから，細管化でより熱交換器の性能を大幅に向

上させることができると考えられる．ここで PHは，8本の冷却水用伝熱管を折

り曲げることでサーペンタイン形状にし，1本の伝熱管がガス流路内を数回行き

来するよう配置することで冷却水を加熱しており，その冷却水の温度変化量か

ら熱交換量を算出している．本研究における熱交換器寸法評価は，PHとの熱交

換量の算出方法の違いによる誤差を含むことから，本研究の管内径 5mm で求め

た熱交換器寸法が，管内径 5.4mmの PHより大きい結果となったと考えられる． 

以上から，本研究の対象である管内流れを利用した潜熱回収熱交換器は，従来

型と比較し細管化によって大幅なコンパクト化が可能である．また式(4-11)およ

び式(4-12)はこのタイプの熱交換器の性能予測に有効であると考えられる． 
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5.2 凝縮液の流動および熱伝達への影響に関する検討 

湿り空気の凝縮を伴う管内熱伝達では凝縮液の存在が熱抵抗となるため，凝

縮液の流動様相が熱伝達に与える影響について検討する必要がある．また湿り

空気の管内凝縮流れは，空気－水の管内二相流の流動と近似できるため，管内二

相流の流動様相を検討することで凝縮液の熱抵抗を推測可能と考えられる．井

上ら(1966)は，管内径 5~28.8mm の間で気胞すべり速度や平均ボイド体積率など

から，管内二相流における圧力損失について検証した．宮良ら(2004)は従来提案

されている整理式について，様々な作動流体，管径および質量速度に適応可能な

新しい整理式の検討を行なっている．Wong(1997)らは空気-水，飯田(1979)は水の

沸騰過程，橋詰(1983)は冷媒で，それぞれ気液二相流の流動様式をまとめている．

Mederic(2004)らは，管内径 10, 1.1 および 0.56 mm のガラス管を用いて，水平管

の凝縮流れの可視化実験を行い，蒸気クオリティの変化に伴う圧力変動や凝縮

様相について検討している．Fukagata(2007)らは，マイクロ管内の気液二相流に

ついて気泡の動きを数値シミュレーションで表し，マイクロ管内の気液二相流

の強制対流熱伝達特性を示している． 

 本研究では，凝縮液の熱抵抗が熱伝達に与える影響について検討するため，

VOF 法を用い数値シミュレーションにより凝縮液の熱抵抗を求め，総熱抵抗に

占める凝縮液の熱抵抗割合を検討する．図 5-4に計算モデルを示す．無重力場の

2次元円筒座標系を用い，軸方向流れを空気流，管壁側から軸に対し鉛直方向に

水が流入する．このときの空気流量は，基準条件を基に，蒸気分を除いた流量を

設定し，管壁側から流れる水の流量は，実験で得られた凝縮量から管長に対する

局所の凝縮量を求めることで水の流量分布を与えている． 各管内径における計

算領域の全長は，5.1 節で示した出口混合平均温度が 65˚C となる長さを採用し

ている．支配方程式は，以下の連続の式(5-7)，ナビエ・ストークス式(5-8)，流体

輸送方程式(5-9)である． 

 

 

 

 di [mm] 1.0 2.0 3.0 5.0 PH 

Present method 

using Eqs. (4-11) 

and (4-12) 

L [mm] 3.9 15.4 34.7 96.4 105 

Volume ratio  0.043 0.17 0.39 1.03 1 

Table5-1 Heat exchanger volume for each tube diameter 
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(5-7) 

 

 

(5-8) 

 

 

(5-9) 

 

  

 

境界条件は以下の通りである． 

               x = 0 : Ugi = 2.26 m/s (const.)             (5-10) 

x = L65˚C  : P=Patm (const.)                  (5-11) 

y = 1/2 di : Md = f(x)                          (5-12) 

ここで f(x)は，実験値から得た式(5-13)を用い，各管内径の係数 a は表 5-2 の

通りである． 
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a 3.26 1.59 1.05 0.63 
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図 5-5に，各管内径における凝縮液の時間変動を示す．計算は無重力場の 2次

元円筒座標系であり，凝縮液の流動様相は管内壁全体に凝縮液が存在する環状

流で，また液面は波状流の様相をとっている．この波の位置は時間的に変動する

ため，時間平均液膜厚さを求め，水の熱伝導率から凝縮液の熱抵抗 RLを求めた．  
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Fig. 5-4 Calculation model 

Fig. 5-5 Local Liquid film thickness for each inner diameter 

(a) di = 1.0 mm (b) di = 2.0 mm 

(c) di = 3.0 mm (d) di = 5.0 mm 
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図 5-6に，各管内径における凝縮液熱抵抗 RLと総熱抵抗 Rhの比を示す．各管

内径で全体的に管長の増大に対して，RL/ Rhは減少する．RL/ Rhは総熱抵抗に対

する凝縮液の熱抵抗割合であり，この値が小さいほど凝縮液が熱伝達に与える

影響は小さい．管内径が小さいほど RL/ Rhの平均値は小さく，管内径 1.0 mm で

約 0.018，管内径 2.0および 3.0 mm で約 0.02である．管内径 5.0 mm では局所で

約 0.05，平均として訳 0.03 程度であるが，総熱抵抗に比して非常に小さいこと

が分かる．以上から，無重力場の 2 次元円筒座標系で得られた環状流下におけ

る凝縮液の熱抵抗は非常に小さくなると考えられる． 

次に，水平配置伝熱管での，凝縮液の熱抵抗について検討を行う．図 5-7(a)は

親水処理を施したガラス管を用いて，凝縮液の流動を可視化したものである．凝

縮液は伝熱管下部に存在していることが確認できる．また画像から確認できな

いが，図 5-7(b)のように管内全体にも薄く凝縮液が存在していると考えられる． 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

Fig. 5-6 Ratio to total thermal resistance and liquid film resistance for each inner diameter 

(a) di = 1.0 mm (b) di = 2.0 mm 
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ここで，ある伝熱管断面における伝熱管下部を流れる凝縮液の時間平均厚さ

から，最も伝熱管内で液膜が厚くなる領域を求めた結果を表 5-3に示す．可視化

に用いたガラス製伝熱管の内径はそれぞれ 0.8, 1.9, 3.4 mm の 3種類である．こ

こから，凝縮液が伝熱管下部に存在する領域は，周長の約 1/3~1/4 程度であるこ

とが分かる．凝縮液が主に管下面を流れる場合，気相流れのせん断力および重力

の影響により，下面以外の約 70%の領域の凝縮液厚さは前述の計算より小さく

なるため，下面の凝縮液の領域が断熱と仮定しても，全体の凝縮液の熱抵抗は先

述の計算結果の約 10/7 倍より小さくなり，伝熱管が水平配置の場合においても

凝縮液の熱抵抗割合は十分に小さい． 

本研究の湿り空気の流入条件では，空気に対する蒸気流量は小さく，図 5-8に

示した水平管内二相流の流動様式線図から，層状または波状流になると予想さ

れる． また図 5-9で示したMederic(2004)らの可視化実験においても，本研究の

条件に近い高クオリティでの凝縮液の流動様相は波状流または環状流となるこ

とが確認されている．以上から，本研究条件下でなり得る流動様相に対して凝縮

液の熱抵抗を検討した結果，総熱抵抗に対する凝縮液の熱抵抗は十分に小さい

ことが理解される． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Table 5-3 The thickest area of condensate in a horizontal tube 

di  mm δ  mm θ º contour ratio 

0.8 0.143di 88.9 0.247 

1.9 0.145di 89.4 0.248 

3.4 0.237di 116.5 0.324 
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Fig. 5-7 Flow condition of condensate in a horizontal tube 

(a) Visualization result  (b) Schematic of condensate distribution  
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5.3 ガス側の圧力損失に関する検討 

ここで井上ら，宮良らは管内二相流の圧力損失特性について，また Fukagataら

はマイクロチューブの強制対流熱伝達特性を数値解析する際の流動特性につい

て，Lockhart - Martinelli(1949)の方法を用いている．これは管内二相流の摩擦損

失について，流動様式や流れ方向に関わらず比較的良く従来の測定結果と一致

するとされている．本研究の凝縮を伴う管内流動においては，湿り空気の管内凝

縮流れの圧力損失を空気－水の二相流と仮定して，Lockhart - Martinelli の方法で

評価する． 

式(5-14)に，Lockhart - Martinelli パラメータ Xから，気相のみが単独で管内を

満たして流れた場合の圧力損失(dP/dz)G に対する，二相流の総圧力損失(dP/dz)F

の比を求める式を示す．ここで，総圧力損失(dP/dz)Fは本研究の圧力損失測定値

を用い， (dP/dz)L は管内を液相で満たした場合の圧力損失であり，第 3 章で示

した凝縮量を用いて各相の流量を求め，ダルシー・ワイスバッハの式にハーゲン

ポアズイユ流れから層流における管摩擦係数 λ =64/Reを代入した式(5-15)を用い

て算出した． 

 

 

 

Fig. 5-8 Flow pattern map in 

a horizontal tube 

Fig. 5-9 Flow conditions in a 

horizontal mini-tube (Mederic(2004)) 
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(5-14) 

 

 

 

 

 

 

(5-15) 

 

各管内径の全ての実験条件において，Lockhart - Martinelli のパラメータ Xと二

相流摩擦増倍係数 ΦG でまとめたものを図 5-10 ~ 5-13 に示す．図中の実線は

Lockhart - Martinelli の式(5-17)の係数 C としては，1~5 mm の細管内空気－水二

相流の実験データに基づいた三島－日引(1995)の式(5-16)で算出したものを用い

ている 

 

(5-16) 

 

三島－日引の結果に対し，全体としてやや高い値を示すものの，di= 1.0 および

2.0 mm では±20%の範囲内でよく対応していることが確認される．また di= 3.0 

および 5.0 mm においても，測定点の多くが±30%以内に収まっている．ここで各

管内径における測定範囲において，Lockhart - Martinelli パラメータ X の小さい

領域は有効管長 L の短い場合における圧力損失を示しているが，特に di= 3.0 お

よび 5.0 mm の場合，X の小さいところで ΦGの値が大きくなっており，その後

Xの増大に伴い，三島－日引の式に近い値で増加していく様子が見られる．これ

は湿り空気の管内凝縮熱伝達において，本研究では冷却水の熱伝達率が大きく，

管内壁温度は伝熱管のほぼ全区間で冷却水温度に近いと推測されるため，有効

管長の短い領域における凝縮液の生成は活発であり，圧力損失が全体的にやや

大きいと考えられる． 

 流入時の急激な凝縮液の生成による圧力変動がやや大きくはあるが，本研究

条件における湿り空気の圧力損失特性は Lockhart - Martinelli の式(5-14)と三島－

日引の式(5-16)を用いて表すことができる．すなわち，湿り空気と成分の近い燃

焼ガスの圧力損失は，式(5-14)および(5-16)を用いて±30%の範囲で予測が可能で

あり，熱交換器の設計に有効であると考えられる． 
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Fig.5-10 Comparison of pressure loss between this study and 

Mishima-Hibiki with Lockhart - Martinelli parameter X (di=1.0 mm) 

Fig.5-11 Comparison of pressure loss between this study and 

Mishima-Hibiki with Lockhart - Martinelli parameter X (di=2.0 mm) 
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Fig.5-13 Comparison of pressure loss between this study and 

Mishima-Hibiki with Lockhart - Martinelli parameter X (di=5.0 mm) 
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Fig.5-12 Comparison of pressure loss between this study and 

Mishima-Hibiki with Lockhart - Martinelli parameter X (di=3.0 mm) 
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5.4 湿り空気の管内凝縮における熱伝達率と圧力損失の関係 

 熱交換器性能の評価として，熱伝達率と圧力損失の双方の評価が重要となる．

これまでに得られた実験結果より，Colburn の j ファクターおよび管摩擦係数を

求め，細管を用いる熱交換器の評価を行う． 

 Colburn の j ファクターは式(5-17)から求められる．Nu 数は実験の測定温度お

よび比エンタルピ量から算出した．また摩擦係数 λは式(5-18)を用いた． 

 

(5-17) 

 

 

(5-18) 

 

図 5-14 に，全実験条件における j と管摩擦係数 λ の比と無次元長さ L/LTとの関

係を示す．j / λは，熱伝達率と圧力損失の比であり，この値が大きいほど熱交換

器の性能が優れていると言える．ここから，例えば L/LT =2 のとき，di= 1.0 ~ 5.0 

mm の j / λの値はそれぞれ約 0.4, 0.25, 0.2, 0.1 であり，このときの管長 L はそれ

ぞれ 5.2, 21, 47, 132 mm となる．すなわち管内径が小さいほど j / λの値が大きく

性能が向上し，またそれに必要な管長も短くできることから，細管利用で熱交換

器の性能向上およびコンパクト化が実現可能であることを示している． 

これまでの結果より，同一流入面積を保有する熱交換器を検討する場合，管内

径によって熱交換に必要な体積が異なる．例えば PHと同じ基準条件である流入

速度および温度でガスを流入させ，出口温度 65 ˚Cになる有効管長は，di = 1.0 ~ 

5.0 mm でそれぞれ 3.9, 15.4, 34.7, 96.4 mm であり，同一流入面積を保有させた場

合の熱交換体積は細管であるほど小さくなる．またこのときの L/LT は全ての管

内径で約 1.5であり，図 5-14から各管内径において L/LT =1.5 の j / λの値は管内

径が小さいほど大きい値を示している．これは潜熱回収熱交換器の設計におい

て，機器に流入させたいガスの流量および温度が既知で，機器の流入面積と出口

温度を所望の値として用いれば，必要な管長が得られ熱交換器の体積が決まり，

その熱交換器の性能も見積もることができる．すなわち，燃焼ガスの潜熱回収熱

交換器の性能予測および開発に，温度助走区間に基づいた無次元長さに対する

無次元温度差および無次元比エンタルピ移動量の無次元整理式と，無次元長さ

に対する Colburn の j ファクターと管摩擦係数 λ の比を用いた図 5-14 が有効で

あると考えられる． 
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5.5 第 5章まとめ 

 第 3 章および第 4 章で得られた結果から熱交換器の性能検討を行い，また凝

縮液の流動が熱伝達に与える影響について検討を行った．その結果は次のよう

にまとめられる． 

 

1．入口湿り空気の基準条件において，第 4章で提案された無次元整理式を用い

て，実用されている熱交換器と同じ出口温度および熱交換量となる熱交換器

体積を算出した結果，管内径 1.0, 2.0, 3.0 および 5.0 mm に対してそれぞれ実

用の熱交換器体積の 4.3, 17, 39 および 103 %となり，細管を利用することで

大幅な熱交換体積が減少し，熱交換器のコンパクト化が実現可能であること

を示した． 

2．凝縮液が湿り空気の熱伝達に与える影響を検討するため，簡単のため環状流

となる場合について，数値計算により液膜抵抗を算出した．その結果，液膜

抵抗は湿り空気の熱抵抗に比べ十分に小さいことが分かった．また本研究の

水平管の場合においては，伝熱管下面を流れる凝縮液の管周長に占める割合

から管周全体の凝縮液抵抗を推算したが，総熱抵抗に比べて凝縮液の熱抵抗

は小さい．したがって，流動様相の違いが熱伝達に与える影響は大きくない

ことが推測されることを示した． 

Fig.5-14 Relationship between ratio of Colburn j factor j and 

Friction factor λ and non-dimensional length L/LT 
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3．圧力損失について，Lockhart – Martinelli の方法を用いて本研究の測定値と比

較した結果，三島－日引の整理式に比べてやや高いものの，全体として±30 %

の範囲に収まることを示した．ここから，湿り空気の凝縮を伴う管内流れに

おいても，Lockhart – Martinelli の方法と三島－日引の式を用いることで，圧

力損失の推測が±30 %の範囲で可能であることを示した． 

4．本研究の実験結果から Colburn の j ファクターおよび管摩擦係数を算出し，

無次元長さまたはレイノルズ数に対する Colburn の j ファクターと管摩擦係

数の比 j / λを求めた結果，管内径が小さいほど j / λの値が大きくなることを

示し，細管利用が熱交換器の高性能化に有効であることを示した． 
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第 6章 

結 論 

 

高性能かつコンパクトな燃焼排ガスからの潜熱回収熱交換器の研究開発のた

め，伝熱管の細径化による体積あたりの伝熱促進を図る目的で，従来のシェルチ

ューブ式熱交換器の基本形式を変更し，管内を排ガス，シェル側を水とする新た

な熱交換器形式を提案した．伝熱管内径 1.0 ~ 5.0 mm の単円管について，有効管

長 10~103mm における湿り空気の凝縮をともなう管内熱伝達の実験的検討を行

い，伝熱管の細管化が熱交換器の高性能化に有効であることを示した．また温度

助走区間に基づく無次元整理式を提案し，広範囲な条件における測定結果を一

通りに表すことが可能であることを示すとともに，無次元整理式が熱交換器の

性能予測に有効であることを示した．本論文は全 6 章から構成され，章毎に次

のようにまとめられる．  

 

第 1章 

本研究の目的である潜熱回収熱交換器の性能向上のため，湿り空気の凝縮を

伴う管内熱伝達特性の検討の必要性および研究の目的を示した． 

 

第 2章 

伝熱管単管の湿り空気の管内熱伝達特性検討のための実験装置および測定方

法について示し，各測定が十分な精度を有することを示した． 

  

第 3章［実験結果および考察］ 

1. 基本的な伝熱特性を明らかにするため，湿り空気の流入温度および速度が一

定の基準条件における測定を実施した．管内径が小さいほど，湿り空気の温

度降下および比エンタルピ移動は，管入り口から軸方向に急激な変化を示す．

したがって，細管では短い管長において主要な伝熱が行われるため，細管化

がより熱交換器のコンパクト化に有効であることが明らかになった． 
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2. 入口湿り空気条件として，流入速度一定で，流入温度を変化させた場合，上

記 1 の基準条件と同様に管内径が小さいほど短い管長で温度降下量が大き

いなど，細径化による伝熱性能の向上が確認された．また凝縮量の測定では

流入温度の影響は全体的に小さいことが分かった．比エンタルピ移動量は，

管内径の小さい 1.0 mm および 2.0 mm では，熱エネルギーの移動が短い管

長で完了するため，流入時の湿り空気の顕熱の差が測定全区間で見られた．

管内径の比較的大きい 3.0mm および 5.0 mm の場合は，有効管長の短いとき

の比エンタルピ移動量が管内径 1.0, 2.0 mm と比べ全体的に小さく，基準条

件下と同様に熱交換に必要な管長が大きくなることが分かった． 

3. 流入温度一定で，流入速度を変化させた場合，流入速度が大きいほど有効管

長の増大による温度降下量および比エンタルピ移動量は，基準条件の流入速

度 2.5 m/s と比較して小さくなることを示した．しかし基準条件または流入

温度変化条件と同様に，管内径が小さいほど熱交換に必要な管長が小さく，

コンパクト熱交換器への応用に有効であることを示した． 

4. 基準条件における圧力損失測定により，凝縮液の非定常的な変化を伴って生

じる時間変動について測定し，管内径が小さいほど時間変動量および平均圧

力損失が大きいことを示した．しかし，細管では，伝熱性能の向上により管

長を短くできることから，時間変動による圧力損失の最大値を考慮した場合

においても，実際のガス給湯器の許容圧力損失とされている 200 Pa 以内に

保つことが可能であることを示した． 

 

第 4章［温度助走区間に基づく無次元整理式の検討］ 

1．単相流において，円筒座標系におけるエネルギー式を無次元化し，それを解

くことで，混合平均温度が管長と温度助走区間比 L/LTの関数であることを示

した． 

2．上記 1の結果から類推し，流入時の温度および流速一定の基準条件で，無次

元長さ L/LTを用いて無次元出口温度差(TB-TC)/( Tgi-TC)および無次元比エンタ

ルピ移動量 Δi/Δimax について測定データを整理した結果，管内径によらず一

定の変化割合を示すことが分かった．またその変化割合から，以下の無次元

整理式を提案した．ここで L は管長，LTは温度助走区間であり，a, b, n, mは

係数である． 
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3．流入温度および速度を変化させた場合の測定結果を含めて検討し，上式が流

入条件の変化によらず，全測定データについて湿り空気の熱伝達特性を良く

表すことを示した． 

4．無次元整理で用いた温度助走区間を流入時の状態値から算出しているため，

機器に流入させるガスの状態が既知であれば，熱交換器の伝熱管内径および

長さから出口温度および熱交換量を推測でき，熱交換器の性能予測に適用で

きることを示した． 

 

第 5章［2次熱交換器性能の検討］： 

1．入口湿り空気の基準条件において，第 4章で提案された無次元整理式を用い

て，実用されている熱交換器と同じ出口温度および熱交換量となる熱交換器

体積を算出した結果，管内径 1.0, 2.0, 3.0 および 5.0 mm に対してそれぞれ実

用の熱交換器体積の 4.3, 17, 39 および 108 %となり，細管を利用することで

大幅な熱交換体積が減少し，熱交換器のコンパクト化が実現可能であること

を示した． 

2．凝縮液が湿り空気の熱伝達に与える影響を検討するため，簡単のため環状流

となる場合について，数値計算により液膜抵抗を算出した．その結果，液膜

抵抗は湿り空気の熱抵抗に比べ十分に小さいことが分かった．また本研究の

水平管の場合においては，伝熱管下面を流れる凝縮液の管周長に占める割合

から管周全体の凝縮液抵抗を推算したが，総熱抵抗に比べて凝縮液の熱抵抗

は小さい．したがって，流動様相の違いが熱伝達に与える影響は大きくない

ことが推測されることを示した． 

3．圧力損失について，Lockhart – Martinelli の方法を用いて本研究の測定値と比

較した結果，三島－日引の整理式に比べてやや高いものの，全体として±30 %

の範囲に収まることを示した．ここから，湿り空気の凝縮を伴う管内流れに

おいても，Lockhart – Martinelli の方法と三島－日引の式を用いることで，圧

力損失の推測が±30 %の範囲で可能であることを示した． 

4．本研究の実験結果からColburnの jファクターおよび管摩擦係数 λを算出し，

無次元長さまたはレイノルズ数に対する Colburn の j ファクターと管摩擦係

数の比 j / λを求めた結果，管内径が小さいほど j / λの値が大きくなることを

示し，細管利用が熱交換器の高性能化に有効であることを示した． 
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付録 B 助走区間を考慮した無次元エネルギー式の解法 

第 4章 4.2節で無次元パラメータについて検討したが，これはエネルギー式を

無次元化し，その偏微分方程式を解くことによって得られる．無次元化されたエ

ネルギー式の解法は宗像ら(2006)を参照にした．  

 円筒座標系のエネルギー式は式(B-1)で示される． 

 

(B-1) 

 

層流状態はハーゲンポアズイユ流れより速度分布は式(B-2)で与えられる． 

 

(B-2) 

 

以上 2式から，式(B-3)および境界条件(B-4(a))および(B-4(b))が得られる． 

 

(B-3) 

 

 

(B-4(a)) 

(B-4(b)) 

 

式(B-3)を無次元化することで，式(B-5)が得られる． 

 

(B-5) 

 

(B-6) 

ここで，それぞれの変数は以下の無次元数である． 

 

(B-7) 

 

ここで Gz はグレツ数である．この式を変数分離で解くと，式(B-8)の形が得ら

れる．これを Gz と η でそれぞれ整理し，常微分化された式(B-9)を得る 
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(B-9) 

 

上式を満たす定数を-λ2とすると，F について次式が得られる． 

 

(B-10) 

 

すなわち，式(B-9)の左辺はグレツ数の関数として表すことができる． 

次に式(B-9)の右辺について定数-λ2とすると Gについて次式が得られる． 

 

(B-11) 

 

上式は Strum-Liouville型の微分方程式で，無限個の λ(λ1, λ2, λ3,・・・λn)に対し

て，無限個の解の固有関数 G(G1, G2, G3,・・・Gn)が存在するため，式(B-8)は次

式で表される． 

 

(B-12) 

 

この係数 Cnを求め，境界条件(B-6)から式(B-13)が得られる． 

 

(B-13) 

 

Strum-Liouvillem問題の固有関数に成立する直交関係を用いて解いていくと式

(B-14)および(B-15)が得られる 

 

(B-14) 

 

 

(B-15) 
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ここで，本研究で注目する混合平均温度 TBを考えると TBは式(B-17)で与えら

れる．  

 

(B-16) 

 

 

 

 

 

(B-17) 

 

 

 

式(B-14)および(B-15)を，式(B-17)に代入すると，混合平均温度は式(B-18)で与

えられる． 

 

 

(B-18) 

 

 

 

以上から混合平均温度 TBはグレツ数の関数であることが示される．このグレ

ツ数は Gz = (L/d)/(Re∙Pr)で与えられるが，これは温度助走区間 LTと管長の比と

同義である．  
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