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第１章  序論 
 

 

1.1 研究の背景 

 

1.1.1 空調機内の気液二相流の分離・分配を伴う要素機器 

空調機は，図 1.1 に示すように家庭用に使われるルームエアコン，オフィスや店舗

などで使われるパッケージエアコン，ビル等で使われるビル用マルチエアコンに大別

される．空調する際に配管内を流れる冷媒の圧力や流量を変えて温度を制御し，空気

と熱交換することで冷房や暖房をおこなう．空気と熱交換した配管内の冷媒は蒸発ま

たは凝縮を伴うため，冷凍サイクル内で冷媒蒸気と冷媒液が混在した気液二相状態と

なる．また圧縮機では回転機構や軸受け等の摺動部を冷凍機油で潤滑するため，冷媒

蒸気と冷凍機油の混在した気液二相状態となる．このように空調機内に冷媒蒸気－冷

媒液や冷媒蒸気－冷凍機油といった気液二相状態が存在し，冷凍サイクルを構成する

各要素機器で気液二相流の分離・分配の現象を伴う． 

 表 1.1 に，気液二相流の分離・分配を伴う空調機内の要素機器を示す．気液二相流

の組合せと分離・分配の目的に分けて，対象となる要素機器を整理する．冷媒蒸気－

冷凍機油の分離では圧縮機や油分離器が対象となる．また，冷媒蒸気－冷媒液の分離

では気液分離器やアキュムレータが対象となり，分配では熱交換器用ヘッダや分配器，

配管の分岐などが対象となる．本研究では，気液二相流の組合せと目的に分けた各領

域から，油分離器，気液分離器，熱交換器用ヘッダを選択する．ここで，選択した対

象は空調機の性能や信頼性を左右する重要な要素機器であるとともに，これらの気液

二相流の分離・分配にかかる現象把握や改良は，その他機器の改良にも活用できる． 

 また図 1.2 に空調機の冷房能力と各要素機器の関係を示す．油分離器はビル用マルチ

エアコンやパッケージエアコンに多く搭載される．これらの空調機では配管が長く，

冷凍機油が圧縮機から冷凍サイクル内へ流出すると再び圧縮機に戻るまで時間を要す

るため，油分離器を搭載して冷凍機油の枯渇を防ぐ必要がある．気液分離器は用途に

応じて様々な形態で使用されるが，特に近年，LDK（リビング-ダイニング-キッチン）

の拡大にともないルームエアコンの大容量化が進んでおり，冷房能力を向上する手段

として 7.1 kW クラスの大型機種で使用される．扁平管熱交換器は熱交換能力を大幅に 
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(a) ルームエアコン[1] 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(b) パッケージエアコン[2] 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(c ) ビル用マルチエアコン[3] 

 

図 1.1 空調機の種類 
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Separation Distribution

Refrigerant gas － Refrigerant oil
・Compressor

・Oil separator
－

Refrigerant gas － Refrigerant liquid
・Gas-liquid separator

・Accumulator

・Heat exchanger header

・Distributor

・Tube branch

Purpose
Two-phase fluid

Cooling capacity

Products

Construction

equipment

Room AC

Package Air Conditioner (Office, Store)

Multi Air Conditioner (Building)

1.6 5 10 15 20 25 30 40 [kW]

Gas-liquid separator

Heat exchanger header (Flat tube)

7.1

Oil separator

 

表 1.1 気液二相流の分離・分配を伴う空調機内の要素機器 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 1.2 空調機の冷房能力と各要素機器の関係 

 

向上できる技術として注目されており，パッケージエアコンやビル用マルチエアコン

で採用が進むとともに，今後も各空調機へ幅広く展開されると考えられる．ここで，

各要素機器が採用される空調機や能力帯に違いがみられるが，ある条件で評価した結

果を一般化することによって，任意の能力帯に応じた設計が可能になる．本研究では，

油分離器，気液分離器，熱交換器用ヘッダの各々が対象とする条件で検討をおこない，

他の条件でも適用できるように一般化を試みる．また，各要素を組合せて空調機に搭

載した際のエネルギ効率の改善効果を評価する場合には，図 1.2 より各要素すべてが
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使用される能力帯である 7.1 kW を選定する．なお，異なる能力帯での評価も可能であ

り，7.1 kW を条件とした検討結果から，異なる能力帯に適用した際のおおよその改善

効果を把握できる．次節では冷凍サイクル内における冷媒の動作を説明しながら，油

分離器，気液分離器，熱交換器用ヘッダの冷凍サイクルにおける役割と気液二相流の

分離・分配の課題を示す． 

 

1.1.2 空調機エネルギ効率の向上技術 

空調機開発では地球温暖化を抑制する観点から，エネルギ効率の向上が求められて

おり，冷凍サイクルおよび各要素機器の改良が必要である．また各要素機器を改良す

るうえで，信頼性の確保も不可欠である． 

冷凍サイクルの主な要素機器は，図 1.3 に示すように圧縮機，室外熱交換器，膨張

弁，室内熱交換器からなる．圧縮機は冷凍サイクル内に冷媒を循環させる心臓部の役

割を果たしており，低圧の冷媒蒸気を加圧して冷凍サイクルへ送り出す．圧縮機内に

は冷凍機油が貯められており，冷媒蒸気を圧縮する回転機構や軸受け等の摺動部を潤

滑する[4,5]．冷凍機油の一部は圧縮された高圧の冷媒蒸気に伴って圧縮機から流出す

るため，冷凍機油の流出増加は潤滑不足による摺動部の焼き付きを招き圧縮機の信頼

性を低下させるだけでなく，熱交換器の伝熱性能の低下や圧力損失の増加を招き空調

機のエネルギ効率を低下させる[6-9]．冷凍機油の流出を防ぐためには高い分離率を有

する油分離器が必要であり，これを実現する方法のひとつにサイクロン方式がある

[10,11]．サイクロン式油分離器では高い油分離率の確保が重要となる． 

 油分離器を通過した冷媒蒸気は，冷房運転時において室外熱交換器で凝縮されて冷

媒液となった後，膨張弁で減圧されて気液二相状態となる．室内熱交換器へ気液二相

冷媒をそのまま流すと流路圧損の増加によりエネルギ効率が低下するため，改善策の

ひとつとして冷媒蒸気を分離して蒸発に寄与する冷媒液を室内熱交換器へ流す気液分

離サイクル[12,13]がある．気液分離サイクルでは冷媒蒸気と冷媒液を分離するための

高い蒸気分離率を有する気液分離器が不可欠となる． 

分離された冷媒液は室内熱交換器で蒸発して冷媒蒸気となる．室内および室外熱交

換器は，冷凍サイクル内を流れる冷媒とフィン間を流れる空気との間で熱交換をおこ

なう重要な要素機器であり，近年エネルギ効率を大幅に向上可能な技術として伝熱管

の扁平管化が注目されている[14,15]．扁平管熱交換器は相当直径が 1mm 程度の複数の

細径流路を備えたアルミ扁平管を採用しており，冷媒流路の小径化による伝熱面積の

増加や伝熱管とフィン間のロウ付けによる接触熱抵抗の減少，扁平管化による通風抵 
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図 1.3 空調機の冷凍サイクルおよび要素機器 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 1.4 傾斜設置したヘッダ折り返し部の冷媒流れの様子 
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抗の減少（風量の増加）により，熱交換器の伝熱性能を向上できる[16]．扁平管熱交

換器は図 1.4 で示すように傾斜して設置される場合があり，ヘッダ内の折り返し部を

流れる気液二相冷媒は冷媒液の偏りをもった状態で扁平管内の複数の細径流路に分流

する（詳細は後述する）．フィンを通過する空気と冷媒の温度差が大きい風上側の細径

流路で，蒸発時に冷媒液が不足してドライアウトが発生するため，蒸発伝熱性能の悪

化でエネルギ効率が低下する．よって扁平管内の複数の細径流路に気液二相冷媒を適

正に分配可能なヘッダ構造が不可欠となる． 

室内熱交換器で蒸発した冷媒蒸気は，バイパス流路を通過した冷媒蒸気と合流した

後，圧縮機に戻り再び加圧される．空調機のエネルギ効率の向上および信頼性確保を

実現するためには，気液二相流の分離・分配をともなうサイクロン式油分離器の予測

モデル構築，気液分離器の分離率の向上，細径流路を備えた扁平管のヘッダ内の流量

分配特性の把握と改良が重要である． 

 

1.1.3 サイクロン式油分離器 

油分離器の一例として，図 1.5(a)に示すメッシュを採用した構造がある．メッシュ

方式では油を一旦捕獲し，油滴径を大きくすることで重力落下により分離する．しか 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(a) メッシュ方式   (b) サイクロン方式 

図 1.5 油分離器 
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(b) Centrifugal separation(a) Gravity separation

Outlet pipe

Inlet pipe

Oil tempering pipe

Oil film

Oil droplet

しながら本方式では，容器径 D を小さくした場合に冷媒蒸気の上向き速度が増加し，

飛散した油滴を搬送して流出させるため，小型化が難しいという問題があった． 

これに対して容器の小型化を実現する構造の一つとして図 1.5(b)のサイクロン方式

がある．サイクロン方式は，固気分離を中心に古くから発展してきた技術であり，メ

ッシュ等の分離構造を設けることなく重力の数百から数千倍の遠心力を用いて固体を

分離する．ここで遠心加速度は u2/r となるため小型化で有利に作用する．このように，

サイクロン方式は比較的安価に製作できるとともに，目詰まりによる信頼性の低下を

生じないという特徴があり，プラント設備における粉体分離や家庭用掃除機[17]など

幅広く利用されている． 

空調機用の油分離器にサイクロン方式を適用する場合，流入管内の流れが冷媒蒸気

と冷凍機油の気液二相状態となるため，図 1.6 で示すように流入管から油分離器内へ

飛散する油滴の粒径分布を推定する必要がある．またビル用マルチエアコンのような

大容量の空調機にサイクロン式油分離器を適用する場合には冷媒流量が広い範囲で変

化するため，図 1.7 に示すように遠心力が支配的な高流量の領域から重力が支配的な

低流量の領域まで油分離率を確保する必要がある．また，重力分離と遠心分離の遷移

域で油分離率が最小値となるため，遷移域の予測が重要となる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 1.6 サイクロン式油分離器の分離形態 
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図 1.7 サイクロン式油分離器の分離率 

 

1.1.4 気液分離器 

気液分離サイクルは，空調機の冷房能力やエネルギ効率を向上する手段に用いられ

る．気液分離サイクルの冷凍サイクル構成図を図 1.8 に，圧力－エンタルピ（P-h）線

図を図 1.9 に示す．図 1.9 には従来の冷凍サイクルを点線(点 A→B→C→D’)で併記す

る．また( )内の記号は暖房運転時の流れを示す．気液分離サイクルでは室内熱交換器

に流れ込む気液二相の冷媒(点 C) を気液分離器により冷媒液(点 E)と冷媒蒸気(点 F)に

分離し，冷房運転の蒸発に寄与する冷媒液を室内熱交換器に流す．気液分離器で分離

した冷媒蒸気はバイパス流路を通過した後，室内熱交換器を通過した冷媒と合流する．

気液分離サイクルでは室内熱交換器を通過する冷媒蒸気が減少することで室内熱交換

器入口からバイパス流路合流点までの流路圧損が減少するため，圧縮機の吸入圧力(点

D)が従来の冷凍サイクルの吸入圧力(点 D’)に比べて上昇する．これにより冷媒循環

流量が増加し，冷房能力およびエネルギ効率が向上する．気液分離サイクルでは，で

きるだけ多くの冷媒蒸気を分離してバイパス流路に流す必要があり，高い蒸気分離率

を有する気液分離器が不可欠となる． 

また，ユニット構成上の問題としてルームエアコンで室内機の横幅を維持しつつ大

容量化をはかる場合，室内熱交換器と室外熱交換器の容積差が大きくなるため，冷房

と暖房の各運転で適正となる冷媒充填量に差を生じる．図 1.8 に示すように，四方弁

を用いて圧縮機から吐出した冷媒の流れ方向を冷房運転と暖房運転で切り替えるが，

流路圧損の減少効果が大きい冷房運転のみ気液分離を行うように冷凍サイクルを構成

する場合，暖房運転(点 A→E→C→B→D)で気液分離器を通過する冷媒が液単相の状態

で逆方向(点 E→C)に流れるため，気液分離器が余剰の冷媒液を溜める容器としての役 
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図 1.8 気液分離サイクルの冷凍サイクル構成図 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

   

 

 

図 1.9 気液分離サイクルの P-h 線図 
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割を担う．このようなケースにおいては必ずしも小型の気液分離器が必要というわけ

ではなく，余剰の冷媒液を溜めるために所望の容積を有する気液分離器が求められる． 

 

1.1.5 熱交換器用ヘッダ 

前述のように，熱交換器の伝熱性能向上をはかるため扁平管化が進められている．

扁平管熱交換器を空調機に設置する場合，必ずしも鉛直に立てた状態で設置されると

は限らず，たとえば図 1.10 のように傾斜設置される場合がある．図 1.10 の上図は扁平

管熱交換器の正面図であり，ヘッダ，扁平管，フィンで構成される．下図の凝縮時と

蒸発時はヘッダの A-A 断面図であり，ヘッダ内の冷媒液分布の様子を示す．ヘッダ内

部は 3 つの仕切で 4 つの空間に分割されており，上下 2 箇所の空間が出入口部，中央

2 箇所の空間が折り返し合流部（以下，合流部と呼ぶ）である．ここでは熱交換器が

約 45 °に傾斜して設置され，フィンを通過する空気が右上から左下に流れる場合を

想定する． 

凝縮時は乾き度が 1 の状態，つまり冷媒蒸気のみがヘッダ上部の空間に流入し，扁

平管内の複数の細径流路に分流する．各細径流路は扁平管内で隔離されており，冷媒

はヘッダ内でのみ合流する．冷媒は細径流路を通過する間にフィンを介して空気と熱

交換して凝縮し，冷媒蒸気と冷媒液が混在した気液二相状態となる．冷媒は再び細径

流路からヘッダ（合流部）に流入するが，重力で合流部下側に冷媒液が多く溜まる．

このため，再び冷媒が合流部から複数の細径流路に分流するとき，合流部上側（風上

側）の細径流路に冷媒蒸気が，合流部下側（風下側）の細径流路に冷媒液が多く流入

する．よってフィンを通過する空気と冷媒との温度差が大きい風上側の細径流路で冷

媒蒸気流量が増加するため凝縮性能は向上する． 

一方，蒸発時は凝縮時と逆方向に冷媒が流れ，冷媒蒸気と冷媒液が混在した気液二

相状態でヘッダ下部から流入し，扁平管内の複数の細径流路に分流する．冷媒は細径

流路を通過する間にフィンを介して空気と熱交換して蒸発し，細径流路から合流部に

流入する．合流部の厚みが薄いため冷媒液は上向き速度をうけて上側扁平管の周辺に 

分布するが，重力により合流部下側（風下側）に偏って冷媒液が分布する．このため

冷媒が合流部から細径流路に分流するとき，風上側の細径流路に冷媒蒸気が，風下側

の細径流路に冷媒液が多く流入する．よって空気と冷媒の温度差が大きい風上側の細

径流路で冷媒液が不足してドライアウトが発生するため，蒸発伝熱性能は低下する． 

このように傾斜設置した扁平管熱交換器で凝縮と蒸発の両条件において複数の細径

流路に気液二相冷媒を適正に分配可能なヘッダ構造が不可欠となる． 
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Section A-A 

 

図 1.10 傾斜設置された扁平管熱交換器用ヘッダ内部の冷媒液分布 
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1.2 空調機内の分離・分配に関する従来研究 

1.2.1 サイクロン式油分離器 

サイクロン方式は固気分離を中心に古くから発展してきた．Ter Linden[18]はサイク

ロン内の流速分布を測定するとともに分離率における主要寸法の影響度を実験的に調

べ，粒径に対して適切なサイクロン寸法を決定できることを示した．井伊谷ら[19-21]

も，サイクロン内の流速分布と圧力を測定し，分離率の予測式を提案した．Liu ら[22]

はステレオ PIV(Particle image Velocimetry)を用いて流れ場を測定し，サイクロン内の流

速分布を明確に示した．固気分離で発展したサイクロン方式は気液分離にも適用され，

大滝ら[23,24]は気体容積比が 0.4 以下の水平設置したハイドロサイクロン内の流動様

式と分離率を調べた．Movafaghian ら[25]は垂直設置したハイドロサイクロンの直径と

粘性の影響を調べた．また気体容積比が大きい液滴分離に関して Gardener と Owen[26]

は水平設置したサイクロンを対象として分離率に及ぼす流入速度の影響を実験的に調

べ，流入速度が低い場合は慣性分離が，流入速度が高い場合は遠心分離が支配的とな

り，慣性分離と遠心分離の遷移域で分離率が最小になることを示した．空調機でサイ

クロン式油分離器を適用する場合も冷媒流量が広い範囲で変化するため，図 1.7 で示

したように遠心力が支配的な高流量の領域から重力が支配的な低流量の領域まで油分

離率を確保する必要がある．また油分離器では冷媒蒸気と冷凍機油が気液二相状態で

流入管を流れるため，冷凍機油が流入管から容器内へ吹き出すまでその粒径分布が不

明確である．とくに圧縮機から吐出した冷媒蒸気は高圧のため，冷凍機油の粒径分布

計測が困難となる．植田[27]は空気－液 2 成分系の垂直管内上向き環状流について液

滴流量の管長方向の変化と液滴径を測定した．また Gao[28]は圧縮空気－油系で管内

の液滴径を測定した．両研究ともに配管内で飛散する液滴径が測定対象であり配管か

ら吹き出した際の液滴径とは異なる．  

さらに近年，坪井ら[29]は数値流体シミュレーションを用いてマイクロスケールの

サイクロン式分離器内の粒子挙動を解析し，分離率に及ぼす粒子径の影響を調べた．

Derksen[30,31]らも一方向また双方向の粒子追跡解析で分離率を予測した．秋山ら

[32,33]は LES(Large-Eddy Simulation)を用いてサイクロン式分離器内の流れ場を詳細に

解析し，Karimi ら[34]は VOF(Volume of Fluid)を用いてハイドロサイクロン内の空気コ

アや流速分布を求めた．Gronald[35]らは格子ボルツマン法の LES 解析により旋回流れ

の現象を調べた．Shalaby[36]らは LES と粒子追跡で，粒子挙動の詳細を調べた．数値

予測技術の進歩と計算機の演算速度向上により流れ場の詳細計算が可能となったが，3
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次元数値流体シミュレーションは設計者の作業負荷が大きく，計算技術の習得に時間

を要するため，設計への適用には課題がある．Lapple[37]や，Leith と Licht[38]は分離

率の簡易予測式を提案しているが，これらは粒径分布が既知の固気分離が対象となる．

サイクロン式油分離器の改良には，粒径分布の推定と冷媒流量の広い範囲で油分離率

を短時間に精度よく予測する手法が必要と考えられる． 

 

1.2.2 気液分離器 

気液分離器のひとつに前節で述べたサイクロン方式がある．サイクロン方式は容器

と管で構成される簡易な構造であるが，遠心力を発生させるため容器側面から容器円

周に対して接線方向に流入管を取り付ける必要がある．ルームエアコンではベランダ

等の狭小地に室外機を設置するため，縦長の狭い機械室スペースに圧縮機等を配置し

ており，サイクロン式気液分離器を搭載する際には，流入管の取り回しが困難になる

といった問題を生じる．このためルームエアコン室外機では容器の上部または下部に

流入および流出管を接続するのが好ましい． 

別の気液分離器として表面張力を利用した方式がある．鹿園ら[39, 40]は流れの拡大

部に溝を設けることで冷媒液が溝内に保持される原理を応用し，大幅な小型化を実現

した．しかしながら本方式においては表面張力を有する構造物を容器内に備える必要

があり，容器を複数のピースに分割して製作するなど構造および加工が複雑となる．

また図 1.8 に示した冷凍サイクルでは冷房と暖房で気液分離器を流れる冷媒の方向が

異なり，暖房時に気液分離器が余剰の冷媒液を溜める容器となるため，必ずしも小型

の気液分離器が必要というわけではなく所望の容積が求められる. 

簡易な構造の気液分離器として重力分離を用いる方式がある．SvrcekとMonnery[41]

は気液分離器内を衝突，重力分離，ミスト捕集の 3 段階に分類した縦型および横型気

液分離器の設計手法を示した．また Wiencke[42]はアンモニアや二酸化炭素の冷媒を対

象に重力分離モデルを検討した．さらに Hansen ら[43]は重力分離モデルと 3 次元数値

流体シミュレーションを用いて分離性能を予測した．重力分離方式は流入速度が小さ

く容器径が大きい場合に分離率が向上する特徴を有するため，流入速度の増加や容器

径の制約を受ける場合に分離率を向上する必要がある．ルームエアコン室外機に搭載

する気液分離器においては，余剰の冷媒液を溜める所望の容積を有し，かつ簡易な構

造で高い蒸気分離率を実現できる気液分離器が必要である．  
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1.2.3 熱交換器用ヘッダ 

熱交換器に扁平管を採用する場合，管内圧力損失の増加を抑えるため冷媒流路の数

を増やす必要があり，気液二相冷媒の分配が大きな課題となる．T 分岐における気液

二相流の分配特性に関して多くの実験的な研究がなされており，Azzopardi[44]は空気

－水系で主管から垂直に枝管が分岐する系（枝管 T 分岐と呼ぶ）の分配特性を調べ，

枝管に流れる気体流量と液流量の関係を示した．Saba と Lahey[45]は水平設置した枝

管 T 分岐の圧力分布と分配特性を調べ，分配予測モデルを提案した． Reimann と

Seeger[46]は水平および鉛直設置した枝管 T 分岐の分配特性を調べ，Saba や Lahey ら

の分配予測モデルを用いて水平および鉛直下降設置時の分配特性を良好に予測できる

ことを示した．El-Shabouryら[47]は T 字管の中心から流入して左右対称の管に分岐す

る系（衝突 T 分岐と呼ぶ）について圧力分布と分配特性を調べ，分配予測モデルを提

案した．また，藤田ら[48]は水平設置した衝突 T 分岐で分配特性を調べ，散逸エネル

ギが最小となるように分配特性が決まることを示した．  

鉛直ないしは水平ヘッダにつながる多連分岐管の気液二相分配特性に関する研究も

報告されている．渡辺と勝田[49]は鉛直なヘッダから水平にのびる多連分岐蒸発管を

鉛直上昇管，枝管 T 分岐，水平蒸発管の 3 要素に分けて分配予測モデルを作成した．

堀木と刑部[50]は水平なヘッダから鉛直にのびる多連分岐管の分配特性における枝管

突き出し量の影響を調べた．さらに Koyama ら[51]は各枝管で突き出し量を変えて分

流特性を調べた．とくに伝熱管の扁平管化が注目されるなか，扁平管を枝管とした分

配特性を調べた研究が増えつつある．ズラズマンら[52]は扁平管熱交換器の水平ヘッ

ダ内の流れを水－空気系で可視化するとともに分配特性を調べた．Zou と Hrnjak[53]

は扁平管熱交換器の鉛直ヘッダ内の流れを R410 冷媒の系で可視化し，分流特性にお

ける流動様式の影響を調べた．また Bowers ら[54]は扁平管熱交換器のヘッダを水平ま

たは鉛直に配置し，赤外線サーモグラフィーを用いて R410A 冷媒の分配特性を調べた．

Kim ら[55,56]は扁平管熱交換器のヘッダに接続する流入配管の位置や方向について分

配特性への影響を調べるとともに，穴の開いた管をヘッダ内に挿入した構造を提案し

分配特性を改善できることを示した．さらに Kim ら[57]は扁平管熱交換器のヘッダ内

に折り返し部を備える系においてヘッダ内流れ場の可視化と分流特性を調べた．しか

しながらこれらの研究は主管につながる多列枝管が対象であり，扁平管内に設けられ

た複数の細径流路間の分配を対象とした研究はなされていない． 

Hetsroni ら[58]は小型電子機器の冷却を目的にヘッダにつながる多列三角溝のマイ

クロチャネルで空気－水と蒸気－水を用いて流動状態を可視化し，ヘッダの主流方向
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に対して垂直にマイクロチャネルの分岐を設けた場合に冷媒液が不均一に分配される

ことを示した．しかしながら多列のマイクロチャネルは水平に設置されており，図 1.10

で示したように傾斜設置の影響は考慮されていない．さらに空調機においては凝縮と

蒸発で冷媒の流れ方向が変わるため，両条件において扁平管内に設けた複数の細径流

路に気液二相冷媒を適正に分配可能なヘッダ構造が必要となる． 

 

1.3 本研究の目的と方法 

本研究では，サイクロン式油分離器の予測モデル構築，気液分離器の分離率の向上，

細径流路を備えた扁平管のヘッダ内の流量分配特性の把握と改良を通して，空調機の

エネルギ効率の向上をはかる．  

サイクロン式油分離器では冷媒蒸気と冷凍機油が気液二相状態で流入管内を流れて

おり，流入管から容器内に吹き出す冷凍機油の粒径分布が不明である．また圧縮機か

ら吐出した冷媒蒸気が高圧のため，油滴径の計測が困難である．さらにビル用マルチ

エアコンのような大容量の空調機では運転範囲が大きく変化するため，幅広い流量範

囲で油分離率を予測する必要がある．なお実設計に油分離率の予測技術を適用するう

えで，設計者の作業負荷を低減可能な手法を整備する必要がある．そこで冷媒蒸気－

冷凍機油の粒径分布を推定するとともに，空調機の幅広い運転条件で油分離率を精度

よく予測する手法を検討する． 

気液分離器は，ルームエアコン室外機のように縦長の狭い機械室スペースに配置さ

れるケースがあり，容器の上部または下部に流入管および流出管を接続する必要があ

る．また低コスト化を図るために構造および加工を簡易にする必要がある．さらに暖

房運転時に余剰の冷媒液を溜めるため，所望の容積が必要である．そこで余剰の冷媒

液を溜める所望の容積を有し，かつ簡易な構造で高い蒸気分離率を実現できる気液分

離器を検討するとともに，ルームエアコンに搭載して冷房能力を調べる． 

熱交換器用ヘッダでは，扁平管内に設けられた複数の細径流路間の分配を対象とし

た研究はほとんどなされていない．また扁平管熱交換器を傾斜設置すると凝縮か蒸発

のどちらか一方で性能が低下するといった問題が生じるが，このような傾斜を有する

多列細管への流量分配に関する基礎的な知見は極めて少ない．そこで本研究では，傾

斜設置した扁平管熱交換器で凝縮と蒸発の両条件において，扁平管内に設けた複数の

細径流路に気液二相冷媒を適正に分配可能なヘッダ構造を検討するための基礎資料を

得ることを目的とする．このため，合流部のモデル試験で分配特性を評価するととも
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に，合流部形状を改良した扁平管熱交換器を製作し，傾斜設置した場合の凝縮性能を

調べる． 

 また空調機では，要求されるエネルギ効率や信頼性を確保できるよう，各要素機器

を組み合わせて冷凍サイクルを構成する．このため，冷凍サイクルシミュレーション

を用いてサイクロン式油分離器，改良気液分離器，改良熱交換器用ヘッダを搭載した

冷凍サイクルのエネルギ効率を調べる． 

 

1.4 本論文の構成 

本論文は 6 章より構成される．以下に各章の概要をまとめる． 

 

 第 1 章では，本研究の背景として空調機内気液二相流の分離・分配技術における課

題とサイクロン式油分離器，気液分離器，熱交換器用ヘッダの設計上の課題と各々に

関する従来の研究について述べ，本論文の目的および方法を記した． 

 

 第 2 章では，空調用に搭載するサイクロン式油分離器について，冷媒流量の広い範

囲で油分離率を短時間に精度よく予測できる手法を提案する．まず窒素－油を用いて

流入管から飛散する油滴の粒径分布を計測し，その結果から冷媒－冷凍機油における

油滴の粒径分布を推定する．次に広範な冷媒流量に対するサイクロン式油分離器の分

離率を予測するため遠心分離と重力分離の両方をモデル化し，先に求めた油滴径と油

滴の飛散位置を変数とするモンテカルロ法を用いて油分離率を予測する手法を提案す

る．さらに提案した予測手法を用いてビル用マルチエアコンの運転条件における油分

離率を予測し，実機性能との比較から本予測手法の妥当性を検証する． 

 

第 3 章では，余剰の冷媒液を溜める容積を有し，かつ簡易な構造で高い蒸気分離率

を実現できる気液分離器を検討する．まず従来型気液分離器を用いて冷媒循環量を増

加したときの蒸気分離率を評価する．次に，従来型気液分離器で得られた知見から改

良方法を考案し，改良気液分離器単体の蒸気分離率を測定する．さらに改良気液分離

器をルームエアコンに搭載して冷房性能を調べる． 

 

 第 4 章では，傾斜設置した扁平管熱交換器で凝縮と蒸発の両条件において扁平管内

に設けた複数の細径流路に気液二相冷媒を適正に分配可能なヘッダ構造を検討する．
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まず下側 4 本の流入管と上側 4 本の流出管を備えた合流部のモデル試験を用いて傾斜

角度と乾き度の分配特性への影響を調べる．次に均一分配をはかるため，合流部の中

央，上側，下側にスリットを設けて分配特性を調べる．また均一分配ではなく積極的

に冷媒を制御して伝熱性能を向上できるスリット配置を検討し，凝縮，蒸発の両伝熱

性能を向上可能なスリット形状を考案する．さらに考案したスリット形状を備えた扁

平管熱交換器を製作して伝熱性能を調べる．  

 

第 5 章では，サイクロン式油分離器，改良気液分離器，改良熱交換器用ヘッダを搭

載した冷凍サイクルのエネルギ効率を調べる．ここでは 7.1 kW クラスのルームエアコ

ンを対象に，冷凍サイクルシミュレーションを用いて冷房 COP（Coefficient of 

Performance: 成績係数=能力/入力）への寄与度を調べる． 

 

第 6 章では，本論文の結論を述べる． 
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第２章  サイクロン式油分離器の性能予測 
 

 

2.1 はじめに 

サイクロン方式は固気分離を中心に古くから発展してきた技術であり，多くの研究

がなされている．気体容積比が大きい液滴分離に関して Gardener と Owen[1]は水平設

置したサイクロン式分離器を対象として分離率に及ぼす流入速度の影響を実験的に調

べ，流入速度が低い場合は慣性分離が，流入速度が高い場合は遠心分離が支配的とな

り，慣性分離と遠心分離の遷移域で分離率が最小になることを示した．空調機でサイ

クロン式油分離器を適用する場合も冷媒流量が広い範囲で変化するため，遠心力が支

配的な高流量の領域から重力が支配的な低流量の領域まで油分離率を確保する必要が

ある．また油分離器では冷媒蒸気と冷凍機油が気液二相状態で流入管を流れるため，

冷凍機油が流入管から容器内へ吹き出すまで，その粒径分布が不明確である．とくに

圧縮機から吐出した冷媒蒸気は高圧のため，冷凍機油の粒径分布計測が困難となる． 

また秋山ら[2,3]は LES(Large-Eddy Simulation)を用いてサイクロン式分離器内の流れ

場を詳細に解析し，Karimi ら[4]は VOF(Volume of Fluid)を用いてハイドロサイクロン

内の空気コアや流速分布を求めた．数値予測技術の進歩と計算機の演算速度向上によ

り流れ場の詳細計算が可能となったが，3 次元数値流体シミュレーションは設計者の

作業負荷が大きく，計算技術の習得に時間を要するため，設計への適用には課題があ

る．また，固気分離やハイドロサイクロンの数値シミュレーションでは対象となる粉

体の粒径分布や乾き度を流入条件に与えて計算できるが，先に述べたように油分離器

の場合には粒径分布も不明確である．このためサイクロン式油分離器の改良には，粒

径分布の推定と冷媒流量の広い範囲で油分離率を短時間に精度よく予測する手法が必

要である． 

本章では，空調用に搭載するサイクロン式油分離器について，冷媒流量の広い範囲

で油分離率を短時間に精度よく予測できる手法を提案する．まず窒素－油を用いて流

入管から飛散する油滴の粒径分布を計測し，その結果から冷媒－冷凍機油における油

滴の粒径分布を推定する．次に広範な冷媒流量に対するサイクロン式油分離器の分離

率を予測するため遠心分離と重力分離の両方をモデル化し，先に求めた油滴径と油滴

の飛散位置を変数とするモンテカルロ法を用いて油分離率を予測する手法を提案する．
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さらに提案した予測手法を用いてビル用マルチエアコンの運転条件における油分離率

を予測し，実機性能との比較から本予測手法の妥当性を検証する． 

 

2.2 冷媒－冷凍機油における油滴径の推定 

2.2.1 油滴径の推定方法 

圧縮機から吐出した冷媒蒸気は，およそ 2～3 MPa と高圧になるため，耐圧の問題

から，可視化ガラスを通してサイクロン式油分離器へ流入する油滴径を測定すること

は困難である．また，高耐圧の可視化ガラスを用いてもガラス面に油が付着するため，

レーザー光を用いた油滴径の測定は難しい．このため，窒素－油を用いて油滴径を測

定し，植田[5]の環状気液二相流に関する実験から，液膜から飛散する油滴の粒径は粘

性係数の影響を比較的受けにくいと考えられるため，ウェーバ数 We が等しくなるよ

うに，冷媒(R407C)－冷凍機油の油滴径に換算する．ここで，ウェーバ数 We[6]は次式

により定義する． 

  
 



 dUU
We LGG

2


       (2.1) 

ρG，UG は窒素または冷媒蒸気の密度とみかけ速度，UL，d，σ は油または冷凍機油の

みかけ速度，滴径，表面張力を示す．窒素を用いる場合，大気圧下の開放空間におい

て油滴径を測定することができるため，可視化ガラスを用いる必要がなくなり，ガラ

ス面に油が付着する問題も解決できる． 

 

2.2.2 実験装置および実験方法 

図 2.1 に，窒素－油の実験装置を示す．高さ 2000 mm の位置に設けた油タンクから

流出する油と，窒素ボンベから流出する窒素を T 字管で合流した後，長さ 800 mm，

内径 17 mm の銅管に流し，銅管の先端から 80 mm 先に飛散した油滴径をレーザー光

散乱方式の粒度分布測定装置（東日コンピュータアプリケーションズ，LDSA-2400A）

を用いて測定した．実機における流入管の直線長さはおよそ 100～200 mm であるが，

流入管以前で冷媒蒸気と冷凍機油が十分に混合しているため，窒素－油実験では，銅

管の長さを管内径の約 50 倍として助走区間を確保した．計測の前後で標準粒子 20±

1μm の粉体湿式測定を行い，発光部と受光部のレンズに不具合なく，正しく測定され

ることを確認した．測定結果は 200ms 間隔で 20 回連続測定した平均値を示す． 



25 

 

2
0

0
0

m
m

800mm N2 N2 tank

Flow

Needle valve

Oil tank

N2

meter

Oil receiver
Beaker

Copper pipe

T-junction

LDSA WL

Oil

Dripping oil

Oil droplets

WD

WF

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図2.1 実験装置 

 

 

 

表2.1 実験条件および物性値 

Working fuid Unit N2-Oil(Mineral oil) 

Refrigerant(R407C) 

- Refrigerant oil 

(Ester oil) 

Density ρG [kg/m3] 1.15 66.9 

 ρL [kg/m3] 867 995 

Surface tension σ [N/m] 0.0297 0.0244 

Flow rate WG [kg/s] 0.0033～0.02 0.028～0.17 

Oil concentraiton c [wt%] 18.7 2.5 

Viscosity μG [Pa･s] 1.78e-5 1.66e-5 

 μL [Pa･s] 7e-3 4e-3 
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油量は油タンク内の油の減少量から，窒素流量は体積流量計を用いて測定した．ま

た，油滴として飛散せずに銅管の端部から流れおちる油（以下，油だれと呼ぶ）につ

いては，銅管の下にビーカーを設置して流量を測定した． 

表2.1に，実験条件と物性値を示す．窒素－油の実験に使用する油は，冷凍機油の表

面張力および粘性係数に近い値の鉱油を選定した．冷凍機油は相溶性のエステル油で

あり，冷凍機油の粘性係数は温度100 ℃で冷媒溶解度が15 %の値である． 

また，ビル用マルチエアコンの冷媒流量は0.028 kg/sから0.17 kg/s，油の循環流量は冷

媒流量の2.5 wt%であり，Bakerの流動様式線図[7]で冷媒－冷凍機油の流動様式と一致す

るように，次式を用いて窒素－油の流量を決定した．  

  
 


 GG WW
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      (2.5) 

ここで，上付き’ が窒素－油，上付きなしが冷媒－冷凍機油に相当し，ρA，ρWはそれ

ぞれ大気圧20℃の空気と水の密度，σWは水の表面張力を示す．なお，Baker線図上にお

ける冷媒－冷凍機油の流動様式は，波状流から環状流となる．表2.1の物性値と式(2.1)

より，冷媒－冷凍機油の油滴径は，窒素－油の実験で測定された油滴径のおよそ0.72

倍となる． 

 

2.2.3 飛散油滴径の測定結果 

図 2.2 に，窒素－油で測定した油滴の粒径分布を示す．油滴径 d を算術平均径 d1で

無次元化した値に対して油滴径の度数分布をプロットした．ここで，Δn は (d-Δd/2) 

～(d+Δd/2)の区間に存在する油滴数，N は測定した全油滴数である．測定結果をガン 
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図 2.2 油滴粒径分布（窒素－油） 

 

マ分布[5]を用いて整理すると次式で表すことができる． 

11

27.2

1

27.3exp24
d

d

d

d

d

d

N

n 
























     (2.6) 

 

ここで，測定値の標準偏差 σ0を次式で定義する． 
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i N

n

d

d
      (2.7) 

nkはΔn の全区間の数を示す．標準偏差 σ0は 0.5～0.6 となり，図中の曲線は，標準偏

差の平均値 0.55 について求めた分布である． 

 また図 2.3 に，窒素－油の水平流で測定した式(2.6)と，植田[5]が空気－水の上昇流

について測定した液滴の粒径分布との比較を示す．空気－水の測定値における標準偏 
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図 2.3 窒素－油の水平流(式 2.6)と，空気－水上昇流(植田[5])との油滴粒径分布比較 

 

差 σ0は 0.81，平均径 d1は 8.8μm である．式(2.6)の窒素－油の測定値における標準偏差

σ0は 0.55，平均径 d1は 9.0μm であり，平均径は空気－水とほぼ等しく，表面張力σが

小さくなったことで液滴径は比較的均一となる． 

 図 2.4に，窒素－油の実験で測定した油滴の平均径を示す．式(2.6)中の d1は，Tatterson

ら[8]の空気－水環状流における液滴の平均径と同様の無次元整理をおこない，次式で

求めた．ここで，Dinは流入管径，uG，νG，ρGはそれぞれ窒素の流速，動粘性係数，密

度，σは油の表面張力である．Tatterson らの式に比べ 0.47 倍となった． 
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    (2.8)  

さらに，図 2.5 に窒素－油実験で得られた油滴流量 WDと全油流量 WLの割合を示す．

油滴流量 WDは，全油流量 WLから油だれ流量 WFを差し引いて求め，油滴流量 WDと

全油流量 WLの割合を式(2.9)の直線近似で整理した．直線近似については，Wallis[9] が

測定した下降流における液滴流量の整理方法を参考にした．  



29 

 

0.0

1.0

2.0

3.0

0.00 0.05 0.10 0.15

d
1
/D
･

1
0

3

(σ/(ρGuG
2Din))

0.5(uGDin/vG)0.1

Exp.

Eq.(2.8)

Tatterson

0.0

0.2

0.4

0.6

0.8

1.0

0 10 20 30 40 50

W
D
/W

L
[-

]

UG [m/s]

Exp.

Eq.(2.9)

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 2.4 油滴の平均径（窒素－油） 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 2.5 油滴流量比の流速依存性（窒素－油） 
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     (2.9) 

ここで，UG=10 で油滴流量 WDが 0 になるため，UG≦10 で油滴飛散は発生しないと考

えられる．また，窒素のみかけ速度 UGが約 50 m/s のとき全油流量 WLが油滴流量 WD

となり，すべての油が霧状の液滴として飛散することを観察で確認している．窒素流

量の制約から，油だれのない高流量条件で試験を実施することができなかったため，

油だれのない高流量では油滴の平均径 d1（式 2.8)を uG=50 m/s として求めた．ここで，

気相と液滴の相対速度に UGを代入した場合の Weber 数は 0.3～3 であり，実際の気相

と液滴間の相対速度は気相のみかけ速度よりも小さいため Weber 数は 1 以下になる．

気相流中で液滴分裂が発生する際の限界 Weber 数が 10～30[10]であることから，液滴

の平均径は気相流中での液滴分裂ではなく，液膜から発生する際の条件で決定される

と考えられ，油だれのない高流量条件で平均径 d1はほぼ変化しないと思われる．高流

量条件での平均径 d1の評価は今後の課題である． 

 

2.3 解析モデル 

飛散した油滴に対して，遠心分離と重力分離の両方をモデル化し，先に求めた油滴

径と油滴の飛散位置を変数とするモンテカルロ法を用いて油分離率を予測する手法に

ついて説明する． 

 

2.3.1 遠心分離モデル 

図2.6に，遠心分離モデルを示す．流量WGの冷媒蒸気と流量WLの冷凍機油が，管径

Dinの流入管を通過して，直径Dのサイクロン式油分離器に流入する．流入した冷凍機油

の一部は，直径d，速度uDの油滴となって，壁面から距離w離れた位置からサイクロン

式油分離器内に飛散し，旋回しながら鉛直下向き方向に移動する． 

油滴の速度uDは，流入管を通過する冷媒蒸気の速度uGinと冷凍機油の速度uLinの間で変

化する． 

LinDGin uuu         (2.10) 

また，冷媒蒸気の速度 uGinと冷凍機油の速度 uLinについては，Smith[11]の式を用いて

ボイド率αを求め，次式により算出した． 
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図 2.6 遠心分離モデル 
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なお，式(2.11)中の e の値は実験により 0.4 と定められている．式(2.14)は，遠心分離に

よる油滴の分離条件であり，油滴が容器壁面に到達したときの鉛直下向き方向の移動

距離 Laが，流入管中心から流出管下端までの距離 Haより小さい場合，油滴が容器壁

面に付着して冷媒蒸気と分離されるとする． 

aa HL       (2.14) 

ここで，油滴は鉛直下向きに容器断面の平均気流速度 uaで移動すると仮定し，油滴が

壁面に付着するまでに要する時間を taとすると，移動距離 Laと鉛直下向きの気流速度

uaは， 

aaa tuL       (2.15) 

 22

4

outG

G
a

DD

W
u





     (2.16) 

となる．Doutは流出管径を示す． 

次に，油滴が壁面に付着する時間 taを求める．油滴に関する非定常の運動方程式は，

次式により記述できる[12]． 

eD FF
u


dt

d
dD

3

6
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d
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d
d GG

uUU 33
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               td
tt

dtddtd
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  '
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0

1/22

2

3 uU
    (2.17) 

ここで，u は油滴の速度，U は冷媒蒸気の速度を示す．また，左辺は油滴を加速する
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力を示し，右辺第 1 項は流体抵抗 FD，第 2 項は外力 Fe，第 3 項は油滴によって流体

が加速されるために生じる油滴まわりの冷媒蒸気の圧力勾配に起因する力，第 4 項は

油滴を加速するために必要な仮想質量力，第 5 項は流れの定常状態からのずれの効果

を示すバセット項である．一般に，媒体ガスの場合には，油滴が極端に非定常な運動

をする場合を除き，右辺の第 3，4，5 項を無視することができるため次式となる． 

eD FF
u


dt

d
dD

3

6



     (2.18) 

また，円周方向における油滴の運動は冷媒蒸気にのって移動すると仮定し，半径方

向における油滴の運動方程式のみを考える．半径方向の油滴の運動は，外力として遠

心力を受けるため，式(2.18)を用いて次式により表すことができる． 
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    (2.19) 

ここで，urは油滴の半径方向への移動速度，CDは抵抗係数である．また，油滴径を基

準としたレイノルズ数 ReDは 

1
G

rG
D

du
Re




      (2.20) 

でストークス域となるため，抗力係数 CDを 

D

D
Re

C
24

       (2.21) 

とおく．さらに，対象とする油滴径は数十 μm 以下であるため，式(2.19)の加速度項を

無視して整理すると次式となる． 

 
r

ud
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dr
u D

G

GD
r

22

18

 
      (2.22) 

油滴が半径方向に壁面まで移動するのに要する時間を taとして，式(2.22)を積分すると， 
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より，  
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wDw
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      (2.24) 

が得られる．式(2.15)，式(2.16)，式(2.24)より，Laは次式となる． 
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     (2.25) 

 

2.3.2 重力分離モデル 

図2.7に重力分離モデルを示す．重力分離モデルは，遠心力で分離されなかった油滴

に対して，重力による分離の可否を判定する．遠心力で分離されなかった油滴は，流

出管下端Haまで移動したとき，中心軸から半径方向にrb離れた位置に存在する．その後，

油滴は，重力を受けながら中心軸方向に移動する． 

式(2.26)は，重力分離による油滴の分離条件であり，油滴が半径 rb の位置から中心

軸まで移動したときの鉛直下向き方向の移動距離 Lbが，流出管下端から容器の底まで

の距離 Hbよりも大きい場合，油滴が容器の底面に付着して冷媒蒸気と分離されるとす

る． 

bb HL       (2.26) 

また，図2.8に示すように，実際の油滴は，流出管端部に到達した液滴の位置(a)から，

重力と抗力をうけながら中心軸に到達したときの位置(b)まで移動するが，ここでは位

置(a)から半径方向に位置(c)まで移動するのに要する時間tbと，鉛直下向きの油滴の移動

速度ubを求め，次式から鉛直方向の移動距離Lbを求める． 

bbb tuL        (2.27) 

まず，流出管端部から半径 r 離れた位置で中心に向かう冷媒蒸気の速度 uorを求め，

半径方向に時間積分をして tb を求める．中心に向かう速度 uor は，油滴が冷媒蒸気に

のって移動すると考えられるため，冷媒蒸気の流量 WG が半円球表面を通過するとき

の流速に等しいと仮定する． 

G

G
or

r

W

dt

dr
u

 22
      (2.28) 
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図 2.7 重力分離モデル 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 2.8 重力分離モデル 
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式(2.28)を位置(a)から位置(c)まで積分すると， 

dt
W

drr
b

b

t

G

G

r  
0

2
0

2
      (2.29) 

より，次式が得られる． 

G

bG
b

W

r
t

3

2 3
       (2.30) 

次に，鉛直下向きの油滴の移動速度 uyを求める．重力を受ける油滴の鉛直方向の運

動方程式は，式(2.18)より，式(2.21)と同様の抵抗係数 CDを用いて整理すると，次式で

表すことができる． 

 

 aGoutbG
b

D uuu
d

dt

du
d 










2
6

6

3 


 gd GD 


 3

6
  (2.31)  

 

ここで，uGoutは冷媒蒸気の流出にともなう鉛直上向き速度であり，流出管の平均吸

い込み速度とした．左辺は油滴を加速する力を示し，右辺第 1 項は流体抵抗，第 2 項

は重力である．流体抵抗は，油滴の鉛直下向き速度 ub，冷媒蒸気の鉛直下向き速度 ua，

冷媒蒸気の流出にともなう鉛直上向き速度 uGoutの速度差で表される．ここで，数十 μm

以下の油滴径を対象とする場合，左辺の加速度項を無視できるため，鉛直下向き速度

ubについて整理すると， 

 
aGout

G

DG
b uug

d
u 








18

2

     (2.32) 

となる．よって式(2.27)，式(2.30)，式(2.32)より，油滴の鉛直下向き方向の移動距離

Lbは次式となる． 
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183
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    (2.33) 

 

2.3.3 油分離率の予測手法 

流入配管からサイクロン式油分離器内に流入する油は，油滴となって飛散するもの

と飛散せずにたれ落ちるものに分かれることを先に述べた．飛散した油滴については，
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遠心分離モデルと重力分離モデルを用いて分離の可否を判定し，油だれについては，

窒素－油の実験で数mm以上の油塊または油膜となって落下する様子が観察されたた

め，すべて重力分離されるとする．これより，油分離率 η [%]は次式により求まる． 

 

L

FD

W

WεW
η




100
      (2.34) 

ここで，WDは飛散油滴流量，WFは油だれ流量，WLは油の全流量である．ε は油滴が

遠心分離または重力分離により分離される確率であり，油滴径 d と油滴の飛散位置 w

を乱数として与え，モンテカルロ法により次式で求める． 

all

ba

M

MM
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      (2.35) 
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     (2.38) 

ここで，Ma，Mb，Mallはそれぞれ，遠心分離された油滴の質量，重力分離された油

滴の質量，分離判定に用いた油滴の総質量であり，na，nb，nallがそれぞれの油滴の個

数に相当する．Δn/N は式(2.6)で与えられた油滴の度数である． 

また，油滴の飛散位置 w については，流入配管内の流動様式が環状流であるため，

角度 θに乱数を与え，流入管周囲に液滴が均一に配置されるように次式で与えた． 

 cos1
2

 in

i

D
w      (2.39) 

 図 2.9 に計算手順を示す．まず，サイクロン式油分離器の形状と物性値，運転条件

を入力し，式(2.9)を用いて油滴流量を求める．次に，油滴径 diと油滴飛散位置 wiを乱

数で与え，遠心分離モデル，または重力分離モデルを用いて分離判定をおこなう．油

滴総数が i=nallとなるまで繰り返し計算を実施し，その後，式(2.34)を用いて油分離率 
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 Input; Cyclone shape, property, condition  

 

 Droplet flow rate (eq. 2.9)  

 

 Radom numbers di, wi  

  

 Centrifugal separation (eq. 2.14)  

 

 Gravity separation (eq. 2.26)  

 

i=nall 

 

 Oil separation efficiency (eq. 2.34)  

 

図 2.9 フローチャート 

 

を求める．なお，油滴の総数が 10000 個以上であれば，油分離率はほぼ一定値に収束

した． 

 

2.3.4 圧力損失の予測式 

サイクロン式油分離器の圧力損失ΔP を次式により求める． 

toutctin PPPP       (2.40) 

ここで，ΔPtin，ΔPc，ΔPtoutはおのおの流入管，サイクロン部，流出管の圧力損失であ

る．ΔPtinとΔPtoutはL-M法(Lockhart and Martinelli) [13]により求め，ΔPcは井伊谷[14]が

サイクロン式集塵機について整理した次式の補正係数kcを修正して求める． 

( )
baout

inc

HHD

DDπk
ζ

+4
=

2

2

     (2.41) 

2
=

2

GinG

c

uρ
ζPΔ      (2.42) 
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2.4 解析結果 

図 2.10 に，冷媒－冷凍機油における油分離率の実験結果と解析結果を示す．対象と

したサイクロン式油分離器の形状は，容器径 D=0.076 m，流入管中心から流出管下端

までの長さ Ha=0.12 m，流出管下端から容器底面までの長さ Hb=0.1 m，流入管径

Din=0.017 m，流出管径 Dout=0.02 m である．  

実験では，サイクロン式油分離器を通過しない場合の油循環率 a1と，サイクロン式

油分離器を通過する場合の油循環率 a2を測定し，次式により油分離率 ηを求めた． 

 

1

21100

a

aa 
      (2.43) 

ここで，油循環率a1およびa2は，冷凍サイクル中の凝縮器を通過した後の冷媒液を採取

し，冷媒重量とその中に含まれる冷凍機油の重量を電子天秤で測定することにより，

それらの重量比として求めた． 

実験結果より，冷媒流量が0.12 kg/sまでは冷媒流量の増加にともない油分離率は減少

するが，0.12 kg/s以上になると冷媒流量の増加にともない油分離率も増加するため，油

分離率は冷媒流量0.12 kg/s付近で最小値となることがわかる．対象としたサイクロン式

油分離器の油分離率は，冷媒流量0.028～0.17 kg/sの範囲で92 %以上であり，簡単な構

造で高い油分離率を実現できている． 

また解析では，飛散した油滴の速度uDを次式で定義した．uGin，uLinはそれぞれ冷媒蒸

気と油の流入速度を示す． 

inD uku G    1/  kuu G i nL i n      (2.44) 

図2.10より，油滴の速度uDを冷媒蒸気の流入速度uGinのおよそ0.5倍とした場合，油分

離率ηが冷媒流量の範囲で実験結果と3 %以内で一致することを確認できる．油滴の速

度uDが冷媒蒸気の流入速度uGinよりも小さくなる理由として，図2.11に示すように，容

器流入後の流路面積拡大による冷媒蒸気の速度低下が考えられる．流入管中心から流

出管下端までに油滴が5周旋回する[12]と仮定すると，流入配管の断面積Sinに対して，

容器内の流路断面積Scはおよそ2倍となるため，容器内を旋回する冷媒蒸気の流路断面

における平均速度はおよそ0.5uGinになる．これより，油滴の速度uDに冷媒蒸気の入口

速度uGinを与えるのではなく，サイクロン容器内の冷媒蒸気の旋回速度を与えるほうが

妥当と考えられる．サイクロン容器内の流れの詳細把握ついては，今後の課題である． 
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図2.10 油分離率（冷媒蒸気－冷凍機油） 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 2.11 気流の断面積 
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さらに図2.12に，図2.10に示したuD=0.5uGinの解析結果について，油分離率に占める

遠心分離と，油だれを含む重力分離の割合を示す．重力分離はほぼ油だれ流量に等し

く，油滴の重力分離は冷媒流量0.02 kg/s以下でわずかにみられた．冷媒流量0.12 kg/s

までは，冷媒流量の増加に従って油だれ流量が減少するため重力分離による油分離率

が減少し，遠心分離の割合が増加する．冷媒流量0.12 kg/s付近で油だれ流量がゼロと

なり，すべて液滴として飛散する．冷媒流量0.12 kg/s以上では，冷媒流量が増加する

に従い液滴に作用する遠心力が増加するため，遠心分離による油分離率が向上する．

また，解析上，油分離率がもっとも小さくなる冷媒流量0.12 kg/s付近の遷移点は，油

だれ流量の有無に依存しており，今後，実機での確認が必要と考えられる． 

また，図2.13にサイクロン式油分離器の圧力損失を示す．サイクロン式集塵機では

補正係数kc=30の場合に±30～40 %以内の誤差で実測と一致するとされている．本研究

に用いたサイクロン式油分離器ではkc=22とした場合に，±7 %以内の誤差で実測と一

致した． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 2.12 遠心分離と重力分離の割合 (uD=0.5uGin) 
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図 2.13 サイクロン式油分離器の圧力損失 

 

 次に，本解析技術を用いて，サイクロン式油分離器の主要パラメータである容器径

D，流入管径 Din，流出管長さ Ha，流出管径 Doutの油分離率 ηにおける依存性を調べる．

ここで従来のメッシュ方式（図 1.5(a)，D=0.13 m，鋼管）の小型化と低コスト化を目

的に，流通性の良い銅管を使用できるよう容器径 D≦0.08 m，従来メッシュ方式同等

以上の油分離率 η≧90 %を目標値とする． 

 図 2.14 に油分離率の容器径 D 依存性を示す．小径化にともない油分離率が向上し，

D=0.076 m 以下で η≧90 %となる．ここでは，流入管径が一定で油だれ量に変化がな

いため図 2.12 に示す重力分離はほとんど変化しない．また，小径化による遠心加速度

の増加により遠心分離の増加分がかさ上げされるため，遷移域の質量流量 WG はほと

んど変化せず油分離率が向上する． 

また図 2.15 に油分離率の流入管径 Din依存性を示す．Dinが小さい場合，流入速度の

増加で液滴の飛散量が低流量側で増加するため，油だれ流量の減少により重力分離の

油分離率が低下する．このとき油だれが低流量側でなくなるため遷移域も低流量側へ 
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図 2.14 油分離率の容器径 D 依存性（Din=0.017 m，Ha=0.12 m，Dout=0.02 m） 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 2.15 油分離率の流入管径 Din依存性（D=0.076 m，Ha=0.12 m，Dout=0.02 m） 
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移る．一方，遠心加速度が増加するため，遠心分離の油分離率が向上し，油分離率の

最低値がわずかに向上する．Dinが大きい場合には油滴飛散量が減少し，油だれが高流

量側まで広がるため，遷移域が高流量側へ移る．このとき遠心加速度が減少するため，

遠心分離が低下する．解析上では Din が小さいほど高い油分離率が得られるが，実際

には流入速度が増加することで容器壁に付着した油が再飛散したり，圧力損失が増加

するといった問題を伴うため，適正な流入管径が決まる． 

 さらに図 2.16 に油分離率の流出管長さ Ha依存性を示す．式(2.14)より Haを大きく

することで遠心分離の油分離率が向上する．ここで容器高さを一定にした場合，流出

管長さ Haが増加すると，流出管下端から容器の底までの距離 Hbが減少する．本研究

では対象としなかったが，低圧シェルの圧縮機に油分離器を接続する場合，圧縮機に

冷媒液が溜まった状態で起動すると，圧縮機内が減圧することで冷媒液の急激な発泡

が発生し，大量の油が圧縮機から吐出する．この際，吐出した大量の油を油分離器の

底に一旦溜める必要があり，所望の容積（πD2Hb /4）を確保することから Hbが決ま

る． 

 また，図 2.17 に流出管径 Doutの依存性を示す．Doutの減少により油分離率が向上す

るがその効果は小さい．このため圧力損失を低減する観点から Doutを大きくする方向 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 2.16 油分離率の流出管長さ Ha依存性（D=0.076 m，Din=0.017 m，Dout=0.02 m） 
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図 2.17 油分離率の流入管径 Dout依存性（D=0.076 m，Din=0.017 m，Ha=0.12 m） 

 

を選択するが，図 2.6(a)から分かるように，流入管から吹き出した油滴が流出管に付

着すると流出管側面に沿って油が流れ，流出管から冷凍サイクルへ流出するため，適

正な大きさが決まる． 

以上より，D=0.076 m，Din=0.017 m，Ha=0.12 m，Dout=0.02 m が油分離効率 η≧90 %

を満足する仕様となる． 
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2.5 第 2章のまとめ 

空調機でサイクロン式油分離器を適用する場合に冷媒流量が広い範囲で変化するた

め，遠心力が支配的な高流量の領域から重力が支配的な低流量の領域まで油分離率を

確保する必要がある．また油分離器では冷凍機油が流入管から容器内へ吹き出すまで

その粒径分布が不明確であり，とくに圧縮機から吐出した冷媒蒸気は高圧のため冷凍

機油の粒径分布計測が困難となる．さらに，数値予測技術の進歩と計算機の演算速度

向上により流れ場の詳細計算が可能となったが，3 次元数値流体シミュレーションは

設計者の作業負荷が大きく，計算技術の習得に時間を要するため設計への適用には課

題がある．このためサイクロン式油分離器の改良には，粒径分布の推定と冷媒流量の

広い範囲で油分離率を短時間に精度よく予測する手法が必要である． 

そこで本章では，空調用に搭載するサイクロン式油分離器について，冷媒流量の広

い範囲で油分離率を短時間に精度よく予測できる手法を提案した．まず窒素－油を用

いて流入管から飛散する油滴の粒径分布を計測し，その結果から冷媒－冷凍機油にお

ける油滴の粒径分布を推定した．次に広範な冷媒流量に対するサイクロン式油分離器

の分離率を予測するため遠心分離と重力分離の両方をモデル化し，先に求めた油滴径

と油滴の飛散位置を変数とするモンテカルロ法を用いて油分離率を予測する手法を提

案した．さらに提案した予測手法を用いてビル用マルチエアコンの運転条件における

油分離率を予測し，実機性能との比較から本予測手法の妥当性を検証した．その結果，

以下の結論を得た． 

 

1) 窒素－油を用いて流入管から飛散する油滴の粒径分布および流量を求めた．  

2) 本予測手法を用いて，実機に搭載した場合の油分離率を予測した結果，油滴の流

入速度を冷媒蒸気の流入速度のおよそ 0.5 倍とした場合に，冷媒流量 0.028～0.17 

kg/s の範囲で実験結果と 3%以内で一致することを確認した． 

3) また，解析結果より，油分離率に占める遠心分離と重力分離の割合を明らかにし，

油分離率がもっとも小さくなる冷媒流量 0.12kg/s 付近の遷移点は，油だれ流量の

有無に依存することを示した． 

4) さらに，本予測手法を用いて油分離率におけるサイクロン式油分離器の主要パラ

メータの依存性を調べ，とくに容器径と流入管径の依存性が高いことを示した． 
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第３章  気液分離器の改良 
 

 

3.1 はじめに 

近年，LDK の拡大にともないルームエアコンの大容量化が進んでいる．このような

中，新築住宅では窓のワイド化やハイサッシ化が広がっており，ルームエアコン室内

機の設置幅を広く確保することが難しくなっている．また，十数年前のルームエアコ

ンを置き換える場合には設置幅が決まっているケースも多くあり，置き換え前と同等

の幅であることも望まれる．このため，熱交換器の容積拡大による大容量化ではなく，

室内機幅を拡大することなく能力を向上する手段が望まれる． 

解決手段の一つとして気液分離サイクル[1,2]がある．冷房運転時に，膨張弁で減圧

され気液二相となった冷媒をそのまま室内熱交換器へ流すと流路圧損の増加によりエ

ネルギ効率が低下する．このため，気液分離器により冷媒蒸気を分離してバイパスさ

せて，蒸発に寄与する冷媒液のみを室内熱交換器へ流すことでエネルギ効率を改善す

る（エネルギ効率の改善により，同一入力とした場合に能力を向上できる）．気液分離

器はルームエアコン室外機に搭載され，暖房運転時には余剰の冷媒液を溜める液だめ

の役割をもつため所望の容積を有し，かつ簡易な構造で高い蒸気分離率を必要とする． 

気液分離器のひとつに前章で述べたサイクロン方式がある．サイクロン方式は容器

と管で構成される簡易な構造であるが，遠心力を発生させるため容器側面から容器円

周に対して接線方向に流入管を取り付ける必要がある．ルームエアコンではベランダ

等の狭小地に室外機を設置するため，縦長の狭い機械室スペースに圧縮機等を配置し

ており，サイクロン方式の気液分離器を搭載する際には，流入管の取り回しが困難に

なるといった問題を生じる．このためルームエアコン室外機では容器の上部または下

部に流入管および流出管を接続する必要がある． 

別の気液分離器として表面張力を利用した方式がある．鹿園ら[3, 4]は流れの拡大部

に溝を設けることで冷媒液が溝内に保持される原理を応用し，大幅な小型化を実現し

た．しかしながら本方式においては表面張力を有する構造物を容器内に備える必要が

あり，容器を複数のピースに分割して製作するなど構造および加工が複雑となる．ま

た冷凍サイクルでは冷房と暖房で気液分離器を流れる冷媒の方向が異なり，暖房時に

気液分離器が余剰の冷媒液を溜める容器となるため，必ずしも小型の気液分離器が必
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要というわけではなく所望の容積が求められる. 

簡易な構造の気液分離器として重力分離を用いる方式[5,6]がある．重力分離方式は

流入速度が小さく容器径が大きい場合に分離率が向上する特徴を有するため，流入速

度の増加や容器径の制約を受ける場合に分離率を向上する必要がある．  

本章では，余剰の冷媒液を溜める容積を有し，かつ簡易な構造で高い蒸気分離率を

実現できる気液分離器を検討する．まずルームエアコンで採用実績のある重力分離方

式の従来型気液分離器を用いて冷媒循環量を増加したときの蒸気分離率を評価する．

次に，従来型気液分離器で得られた知見から改良方法を考案し，改良気液分離器単体

の蒸気分離率を測定する．さらに改良気液分離器を 7.1kW クラスのルームエアコンに

搭載して冷房性能を調べる． 

 

3.2 従来型気液分離器の適用性検討 

図 3.1 に，従来型気液分離器(Type A：三菱電機製)の概略図を示す．Type A は，直

径 D=43.2 mm，高さ L=205 mm の容器を有しており，暖房運転時に余剰の冷媒液を溜

めることができる．容器の上部に流入管とバイパス配管を，下部に流出管を配置した

簡易な構造である．流入管の下端が開口しており，その断面は 9.5 mm×17 mm の扁平

形状である． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図3.1 従来型気液分離器（TypeA） 
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冷媒蒸気と冷媒液が気液二相の状態で，流入管の端部から下向きに容器内へ吹き出

される．冷媒液は，容器内で重力により冷媒蒸気から分離される．冷媒液は容器下の

流出管から，冷媒蒸気は容器上のバイパス配管から流出する．Type A は，2.8～5.0 kW

クラス（10～16 畳用）のルームエアコン向けに開発された気液分離器であり，冷媒流

量が増加する 7.1 kW クラス（23 畳用）への適用性を調べる． 

 図3.2に，気液分離器単体で蒸気分離率を測定するための実験装置の概要を示す．冷

凍サイクル装置の圧縮機周波数，凝縮器能力，蒸発器能力，膨張弁開度を調整して，

気液分離器に流入する気液二相冷媒の冷媒流量Win，乾き度xin，冷媒温度Tinを整える．

冷凍サイクル装置内の流量計でWinを測定し，蒸発器1通過後のエンタルピとその時の飽

和液および飽和蒸気エンタルピからxinを求めた．気液二相の冷媒は，気液分離器で分離

され，分離された冷媒蒸気はバイパス流路を，冷媒液と分離されなかった冷媒蒸気は 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図3.2 蒸気分離率測定用の実験装置 
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主配管を流れる．バイパス流路に設けたサイトグラス(丸型および直管型)で液滴通過

の有無を観察しながら主配管に設けた流量調整弁の開度を調整し，バイパス流路を冷

媒蒸気のみが流れ，かつその流量が最大となるように設定した．液滴が通過する際に

は，流量の振れ幅が大きくなることを利用して液滴通過を判断した．主配管に冷媒蒸

気が流れる状態から流量調整弁を閉じていくため，気液分離器内にほとんど冷媒液は

溜まらない．冷凍サイクルが安定した後，バイパス流路を通過する冷媒蒸気流量 WGmax

をコリオリ式質量流量計(オーバル，CX006C)で測定した．ここで，蒸気分離率 E [%]

を次式で定義する． 

 

Gin

G

inin

G

W

W

Wx

W
E maxmax 100100

       (3.1) 

 

ここで，バイパス流路を通過する冷媒蒸気流量 WGmax が，気液分離器に流入する冷媒

蒸気流量 WGinと等しい場合に，蒸気分離率 E が 100 %となる．蒸気分離率 E の不確か

さは±5 %である．従来型気液分離器(Type A)の性能を把握するため，空調機の冷房定

格運転時の入口乾き度に合わせて xin=0.22 で，冷媒流量 Win=0.017～0.042 kg/s に変化 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 3.3 従来型気液分離器（TypeA）の蒸気分離率 
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させて蒸気分離率を測定した．気液分離器入口の冷媒温度は 16 ℃，圧力は 1.2 MPa

である．冷媒には現在空調用として多く使用されている代替フロン R410A を使用した． 

図3.3に，従来型気液分離器(Type A)について，冷媒流量Winを変化させた場合の蒸気

分離率の測定結果を示す．冷媒流量0.042 kg/sが，7.1 kWクラスに相当する．冷媒流量

0.025 kg/s以下(5.0 kWクラス以下)で高い蒸気分離率を有するが，冷媒流量の増加とと

もに蒸気分離率が低下し，冷媒流量0.042 kg/sの蒸気分離率は60 %となる．このため，

従来型気液分離器(Type A)に代わる高い蒸気分離率を有する気液分離器が必要となる． 

 

3.3 気液分離器の改良 

図 3.4 に，従来型気液分離器(Type A)と，改良した気液分離器(Type B)の概略図を

示す．Type A では，冷媒流量が増加した場合，流入管から下向きに気液二相の冷媒が

吹き出し，容器底の冷媒液を乱して液滴を飛散させるため，バイパス流路に向かう冷

媒蒸気とともに飛散した液滴が流出し，蒸気分離率が低下した．蒸気分離率を改善す

るためには，容器底の冷媒液を乱さないための工夫が必要である． 

そこで，蒸気分離率を向上する構造として Type B を考案した．Type B は，Type A

と同様の容器で流入管のみを変更した構造であり，流入管の扁平部下端に板を設けて

封止し，その板に下穴を，扁平部側面に複数の横穴を備える．Type B では，気液二相

の冷媒を流入管の下端で一端せき止め，慣性力と重力で流入管下部に溜まった冷媒液

を下穴から流出させ，冷媒蒸気を横穴から流出させる(第 1 段気液分離)．この時，流

入管を通過する気液二相冷媒の流動様式は環状流であり，図 3.5 に示す流入管断面内

の概略図のように冷媒液は壁面に沿って流れるため，横穴から冷媒蒸気が流出する際

に，冷媒液の一部も横穴から飛散する．そこで，横穴から飛散した冷媒液を容器内壁

に衝突付着させることで，冷媒蒸気と分離する(第 2 段気液分離)．容器内壁に付着し

た冷媒液は重力により容器底に落下し，第 1 段気液分離で下穴から落下した冷媒液と

ともに容器下の流出管から流出する．一方，冷媒蒸気は容器上のバイパス配管から流

出する． 

なお，図 3.5 に示すように，冷媒は環状流で流入管を通過するが，流入管の下端部

が扁平形状であるため，表面張力の影響により扁平形状の短辺側を通過する冷媒液の

割合が増加し，長辺側を通過する冷媒液の割合が減少すると推察される．これより，

横穴から冷媒蒸気とともに吹き出す冷媒液の流量が減少し，流入管による第 1 段分離

の効果が向上すると考えられる． 
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(a)Type A        (b)Type B 

図3.4 従来型気液分離器（TypeA）と改良気液分離器（Type B） 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 3.5 流入管内液膜分布の模式図 
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Type A と同様に，Type B の蒸気分離率を測定する．Type B の横穴の総開口面積が，

Type A の流入管下端の開口面積とほぼ等しくなるように，横穴の直径 ds=6.5 mm，数

ns=3とした．また，下穴径dh =2 mmで，気液分離器への流入条件を冷媒流量0.042 kg/s，

乾き度 xin=0.22 とした．ここでは 0.042 kg/s のみ検討するが，これより低い冷媒流量で

は容器内で分離した冷媒蒸気の上向き速度が減少し，飛散した液滴がバイパス配管か

ら流出しにくくなるため，蒸気分離率は向上する．また下穴径は，流入管内で完全気

液分離を仮定し，横穴から吹き出す冷媒蒸気と下穴から吹き出す冷媒液の圧力損失が

等しくなるように決定した． 

蒸気分離率を測定した結果，Type B では，ほぼ完全に気液分離される結果(E=97.1 %)

が得られた．完全分離された際には，流出管から気泡の流出が見られなかった．しか

しながら，Type B では流入管の扁平端部に板をろう付けする必要があり，加工に手間

を要する．このため，加工を容易にできる流入管形状の改良が求められる． 

 

3.4 流入管の改良 

図 3.6 に，改良気液分離器(Type B)の流入管を改良した構造の概略図を示す．改良

流入管では，絞り加工を用いて容易に流入管端部を封止できるよう端部まで円管化し

た構造であり，その下端に下穴を，側面に複数の横穴を備える．気液分離の原理も，

Type B と同様に第 1 段気液分離と第 2 段気液分離からなる．改良流入管では円管化に

より，端部扁平形状で得られた横穴から飛散する冷媒液流量の低減効果(図 3.5 参照)

が失われるため，端部扁平形状の場合と同レベルの高い蒸気分離率を実現するために

は，流入管の横穴の径 dsと数 nsの工夫が必要になる．  

表 3.1 に，試験に用いた改良流入管の仕様を示す．流入管径 dinを 12.7 mm に，下穴

径を 2 mm に固定し，横穴径 dsと数 nsを変化させた．表中には，横穴径周長比 Kh，お

よび横穴冷媒蒸気速度 vsGを併記しており，各々次式で定義する． 

in

s

h
d

d
K


         (3.2)  

  4/001.0
2

ssG

Gin

sG
dn

W
v


       (3.3) 

 

図 3.7 に示すように，横穴径周長比 Khは流入管周長に対する横穴径 dsの割合を示して

おり，気液二相の冷媒が流入管を環状流で通過する場合に，横穴径周長比 Khの割合に 
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Case No 1 2 3 4 5

Side hole diameter

d s

[mm] 6.0 4.7 7.5 6.0 6.0

Side hole number

n s

[-] 3 5 2 4 5

Ratio of d s  to the

inlet pipe

circumference K h

[-] 0.15 0.12 0.19 0.15 0.15

Side hole gas

velocity v sG

[m/s] 1.59 1.57 1.51 1.24 0.96

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 3.6 改良気液分離器 

 

 

表 3.1 改良流入管の横穴パラメータ 
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図 3.7 流入管断面の液膜分布 

 

ほぼ比例して液膜飛散量が増加すると考えられる．横穴冷媒蒸気速度 vsG は，気液分

離器に流入する冷媒蒸気流量 WGin を，冷媒蒸気密度 ρG と横穴の総断面積で除して求

めた．仕様 No.1，No.2，No.3 は vsG一定(約 1.5 m/s)として Khを変化させた場合，仕

様 No.1，No.4，No.5 は Kh一定(Kh=0.15)として vsGを変化させた場合である．気液分

離器への流入条件は，冷媒流量 Win=0.042 kg/s，乾き度 xin=0.22 とした． 

図 3.8 に，横穴径周長比 Khと蒸気分離率の関係を示す．横穴径周長比 Khの減少に

ともない，蒸気分離率が増加しており，横穴径周長比 Khが蒸気分離率に大きな影響を

及ぼすことがわかる．横穴径周長比 Khが減少した場合，横穴から吹き出す冷媒液が減

少すると推測され，第 1 段気液分離の効果が向上したと考えられる． 

図 3.9 に，横穴冷媒蒸気速度 vsGと蒸気分離率の関係を示す．横穴冷媒蒸気速度 vsG

が減少すると蒸気分離率は向上し，1.2 m/s 以下でほぼ完全に気液分離される．横穴冷

媒蒸気速度 vsG が減少することで，壁面に衝突した冷媒液の再飛散が抑制され，第 2

段気液分離の効果が向上したと考えられる． 

以上の改良により，最も高い蒸気分離率が得られた No.5 は，Type B の流入管端部

扁平形状の場合と同様にほぼ完全に気液分離を実現しており，従来型気液分離器 Type 

A に比べて 40 %蒸気分離率が向上した．Khと vsGの両方を小さくすることで蒸気分離

率を向上できるが，横穴径を小さくすると横穴数が増えるため，加工コストや流入管

長さの増加を招く．ここでは，Khよりも vsGの効果が大きいと判断し，No.5 を選定し

た． 

ここで完全分離を実現するための条件について検討する．図 3.9 より，蒸気分離率

における vsG依存性の高いことがわかった．これより横穴から飛散した液滴が壁に衝 
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図 3.8 Khに対する蒸気分離率 (vsG =1.5m/s) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 3.9 vsGに対する蒸気分離率 (Kh=0.15) 
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dD

Vessel wall

DropletvsG

突した際に，再飛散することなく容器内壁に付着することが重要と考えられる．液滴

の付着や再飛散については，自動車エンジン内に噴射される燃料に関する研究[7-9]が

多く見られ，ウェーバー数 Wesを用いて液滴の付着判定がなされている． 

 



 2

sGDL
s

vd
We        (3.4) 

 

ここで dDは液滴径であり，流入管の横穴から飛散する液滴径の値を決定する必要があ

るため，図 3.10 のような液滴飛散モデルを考える．図 3.10 は流入管の断面であり，

気液二相流の冷媒は環状流として流れ，壁面内側に厚み δ の液膜が形成されると仮定

する．液膜は液滴径 dD の液滴となって横穴から冷媒蒸気とともに速度 vsG で飛散し，

容器壁面に衝突する．このとき，液滴径 dDを次式で求める． 

 

Dd        (3.5) 

 

Smith の式(2.11)を用いて流入管内のボイド率を求め，図 3.10 に示すように環状流が同

心二重円筒で流れていると仮定して液膜 δ を求める．このようにして求めた液膜厚さ

δ は約 1 mm であり，これを横穴から吹き出す液滴径 dDとする．  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 3.10 液滴飛散モデル 
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図 3.11 に蒸気分離率のウェーバー数 Wes依存性を示す．図 3.11 には表 3.1 に示した

条件以外で蒸気分離率を測定した結果も追記した．この結果，Wes＜300 であれば完全

分離を実現できることが分かる．Stanton と Rutland [9]や，千田と松田[10]らは We＜300

で壁面に衝突した液滴は再飛散することなく壁面に付着することを示しており，今回

の実験で得られた結果と一致する．これより気液分離器で完全分離を実現する場合，

Wes＜300 で液滴を壁面に衝突させる構造がひとつの解になると考えられる． 

また図 3.12 に，No.5 で横穴の吹き出し方向 θ を流入管軸中心に外向き θ=0 °からバ

イパス配管に向かう 180 °まで回転させた時の蒸気分離率の影響を示す．横穴の吹き出

し方向が θ=0 °から 30 °まで変化しても蒸気分離率はほとんど変わらないことから，こ

の範囲で製造時における流入管の設置バラツキを許容できることがわかる．また，

θ=180 °の場合，蒸気分離率は 70 %まで低下しており，バイパス配管に向かって上向

きに移動する冷媒蒸気の流れによって液滴が流出しやすくなることがわかる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 3.11 蒸気分離率における Wes依存性 
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図 3.12 θ に対する蒸気分離率 

 

3.5 気液分離サイクルの冷房能力評価 

気液分離器を冷凍サイクルに搭載し，冷房能力を評価するための実験装置の概要を

図 3.13 に示す．7.1 kW ルームエアコン(三菱電機製)を使用し，室外機に改良流入管

(No.5)を備えた改良気液分離器を取り付ける．気液分離器で分離された冷媒蒸気は，

バイパス流路を通過して圧縮機吸入側に戻る．バイパス流路に設けたバイパス流量調

整弁(不二工機 EFM-A0)の開度を変えることで，バイパス流路を通過する冷媒蒸気流

量を調整する．バルブの容量係数である Cv 値はバイパス流量調整弁が全開時(開度

100 %)に 0.5 であり，全閉時(開度 0 %)から開度に応じて流量が変化する．全閉時が

気液分離を行わない従来の冷凍サイクルに相当する．ここでは，気液分離の有無にか

かわらず，圧縮機周波数，ファン回転数を一定とし，バイパス流量調整弁の開度に応

じて，冷房能力が最大となるように主配管の膨張弁開度を調整した．室内機と室外機

を接続する延長配管(冷媒ガス配管)の長さは 5 m(外径 12.7 mm)である．試験方法お

よび試験条件は，JIS B 8615-1 に準拠し，冷房能力試験の標準定格条件で室内側の吸
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込み空気を乾球温度 27 ℃，湿球温度 19 ℃，室外側の吸込み空気を乾球温度 35 ℃，

湿球温度 24 ℃とし，室内側空気エンタルピ試験法を用いて室内機の吸込みおよび吹

出し空気の乾球，湿球温度と風量を測定して冷房能力を求めた． 

図 3.14 に，バイパス流量調整弁の開度を変えたときの圧縮機吸入圧力の上昇量ΔPs

を示す．バイパス流量調整弁の開度が増加するに従い，バイパス流路を通過する冷媒

蒸気流量が増加し，室内熱交換器を通過する冷媒流量が減少する．これにより，室内

熱交換器入口からバイパス流路合流点までの管内圧損が減少し，圧縮機の吸入圧力が 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 3.13 冷房能力評価用の実験装置 
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図 3.14 バイパス流量調整弁開度に対する吸入圧力上昇 

 

増加する．バイパス流量調整弁の開度 25 %において，圧縮機の入口圧力は約 40 kPa

上昇した． 

図 3.15 に，バイパス流量調整弁の開度を変えたときの冷房能力の変化を示す．バイ

パス流量調整弁の開度が増加するとともに，冷房能力が増加する．これは，図 3.14 で

示したように，バイパス流量調整弁の開度が増加することで，圧縮機吸入圧力が上昇

し，冷媒循環量が増加したためである．バイパス流量調整弁の開度 25 %において冷房

能力は最大となり，従来の冷凍サイクルに比べて冷房能力を約 3 ％増加できた． 

図 3.16 に，冷凍サイクルの計算モデル[10,11]を用いて蒸気分離率を予測した結果を

示す．バイパス流量調整弁の開度 25 %で蒸気分離率は 100 %となり，気液分離器単体

の蒸気分離率で冷房能力の最大値が得られる．なお，バイパス流路に冷媒液が若干混

じった場合でも，室内熱交換器を通過後の冷媒に過熱度がついているため，圧縮機の

信頼性に影響を及ぼすことはない． 

また，改良流入管(No.5)を備えた改良気液分離器を 5 kW クラス(Win=0.025 kg/s)に

採用した場合でも蒸気分離率は 100 %となる．図 3.3 より，従来型気液分離器の蒸気

分離率が 90 %(Win=0.025 kg/s)のため，改良型気液分離器を用いることで蒸気分離率が

10 %向上し，冷却能力を改善できる． 
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図 3.15 バイパス流量調整弁開度に対する冷房能力比 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 3.16 バイパス流量調整弁開度に対する蒸気分離率（計算結果） 
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3.6 第 3章のまとめ 

気液分離サイクルでは冷媒蒸気と冷媒液を分離するための高い蒸気分離率を有する

気液分離器が不可欠となる．またルームエアコン室外機に搭載する気液分離器におい

ては，余剰の冷媒液を溜める所望の容積を有し，かつ簡易な構造で高い蒸気分離率を

実現する必要がある．そこで本章では，余剰の冷媒液を溜める容積を有し，かつ簡易

な構造で高い蒸気分離率を実現できる気液分離器を検討した．まず従来型気液分離器

を用いて冷媒循環量を増加したときの蒸気分離率を評価した．次に，従来型気液分離

器で得られた知見から改良方法を考案し，改良気液分離器単体の蒸気分離率を測定し

た．さらに改良気液分離器を 7.1 kW クラスのルームエアコンに搭載して冷房性能を調

べた．その結果，以下の結論を得た． 

 

1) 従来型気液分離器では，冷媒流量 0.042 kg/s において，流入管から下向きに気液

二相の冷媒が吹き出し，容器底の冷媒液を乱して液滴を飛散させるため，蒸気分

離率が 60 %まで低下した． 

2) 蒸気分離率を向上するため，流入管に下穴と横穴を設けた改良気液分離器を考案

した．流入管における慣性力と重力を用いた第 1 段気液分離と，容器内壁への衝

突による第 2 段気液分離を特徴とし，ほぼ完全分離を実現した． 

3) また，流入管端部の封止加工を容易にするため流入管端部を円管化する改良を試

みた．横穴周長比 Khと冷媒蒸気速度 vsGを適正化することでほぼ完全分離を実現

できた． 

4) さらに，蒸気分離率のウェーバー数 Wes依存性を調べ，Wes＜300 の場合にほぼ完

全分離できることを示した． 

5) 改良気液分離器を 7.1 kW のルームエアコンに搭載して冷房能力を評価した結果，

気液分離器を搭載しない従来の冷凍サイクルに比べて冷媒能力を約 3 %増加で

きた． 



66 

 

第 3章の参考文献 

[1]  中山雅弘，若本慎一，森下国博，早丸靖英，隅田嘉裕，気液分離型冷凍サイク

ルを採用したルームエアコンの高効率化，日本冷凍空調学会学術講演会講演論

文集，(2001), pp. 81-84.  

[2]  柴広有，若本慎一，宮本守也，畑中康文，嶋本大祐，堀淳二，榎本寿彦，気液

分離型冷凍サイクルを適用した内融式氷蓄熱システムの製氷効率向上に関する

研究，日本冷凍空調学会学術講演会講演論文集，(2001), pp. 57-60. 

[3]  Shikazono, N., Azuma, R., Sameshima, T. and Iwata, H., Development of Compact 

Gas-Liquid Separator Using Surface Tension, 2010 International Symposium on 

Next-generation Air Conditioning and Refrigeration Technology, Tokyo, Japan (2010).  

[4]  東隆平，鹿園直毅，岩田博，表面張力を利用した小型気液分離器の開発，日本

機械学会論文集 B 編，Vol. 74，No. 742 (2008), pp. 1340-1346. 

[5]  Svrcek, W. Y. and Monnery, W. D., Design Two-Phase Separators within the Right 

Limits, Chemical Engineering Progress, (1993), pp.53–60. 

[6]  Wiencke, B., Fundamental principles for sizing and design of gravity separators for 

industrial refrigeration, International Journal of Refrigeration, Vol.34 (2011), pp. 2092- 

2108. 

[7]   Stanton, D. W. and Rutland, C. J., Modeling Fuel Film Formation and Wall Interaction 

in Diesel Engines, SAE Technical Paper #960628, (1996), pp.29–44. 

[8]   千田二郎，松田健，エンジンスプレーの燃焼室壁面への衝突過程に関する体系

的モデリング，微粒化，Vol. 12，No. 39 (2003), pp.38-53.  

[9]   金永一，天谷賢児，荻原五郎，新井雅隆，液体噴流の壁面衝突（第１報，衝突

の挙動と液滴の飛散量），微粒化，Vol. 9，No. 26 (2000), pp.10-17.  

[10]  畝崎史武，松岡文雄，非共沸混合冷媒を用いた蒸気圧縮式冷凍サイクルの動特

性計算モデル（第 1 報：非共沸混合冷媒に対応した汎用計算モデル），日本冷凍

空調学会論文集，Vol. 18，No. 3 (2001), pp. 321-330. 

[11]  畝崎史武，松岡文雄，非共沸混合冷媒を用いた蒸気圧縮式冷凍サイクルの動特

性計算モデル（第 2 報：組成変化の動特性解析），日本冷凍空調学会論文集，Vol. 

18，No. 3 (2001), pp.331-339.  

 

 



67 

 

第４章  熱交換器用ヘッダの折り返し合流 

部における流量分配特性 
 

 

4.1 はじめに 

熱交換器に扁平管を採用する場合，管内圧力損失の増加を抑えるため冷媒流路の数

を増やす必要があり，気液二相冷媒の分配が大きな課題となる．鉛直ないしは水平ヘ

ッダにつながる多連分岐管における気液二相流の分配特性に関して多くの研究がなさ

れているが[1-4]，これらの研究は主管につながる多列枝管が対象であり，扁平管内に

設けられた複数の細径流路間の分配を対象とした研究はなされていない．Hetsroni ら

[5]は小型電子機器の冷却を目的にヘッダにつながる多列三角溝のマイクロチャネル

で空気－水と蒸気－水を用いて流動状態を可視化し，ヘッダの主流方向に対して垂直

にマイクロチャネルの分岐を設けた場合に冷媒液が不均一に分配されることを示した．

しかしながら多列のマイクロチャネルは水平に設置されており，傾斜設置の影響は考

慮されていない．さらに空調機においては凝縮と蒸発で冷媒の流れ方向が変わるため，

両条件において扁平管内に設けた複数の細径流路に気液二相冷媒を適正に分配可能な

ヘッダ構造が必要となる． 

本章では，傾斜設置した扁平管熱交換器で凝縮と蒸発の両条件において，扁平管内

に設けた複数の細径流路に気液二相冷媒を適正に分配可能なヘッダ構造を検討する．

まず下側 4 本の流入管と上側 4 本の流出管を備えた合流部のモデル試験を用いて傾斜

角度と乾き度の分配特性への影響を調べる．次に均一分配をはかるため，合流部の中

央，上側，下側にスリットを設けて分配特性を調べる．また均一分配ではなく積極的

に冷媒を制御して伝熱性能を向上できるスリット配置を検討し，凝縮，蒸発の両伝熱

性能を向上可能なスリット形状を考案する．さらに考案したスリット形状を備えた扁

平管熱交換器を製作して伝熱性能を調べる． 
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4.2 試験装置および試験条件 

図4.1に本実験で使用した合流部の構造を，図4.2に合流部の寸法を示す．合流部は，

図 1.10 中に点線で囲んだヘッダ箇所に相当する．ここではヘッダ内の偏流に伴う流量

分配特性を定性的に捉えつつ計測を簡易にするため，扁平管内の複数の細径流路を内

径φ1.4 mm の銅管 4 本で代表させた．ヘッダと細径流路の寸法は実機と大きな差異を

生じないように選定した．合流部は，ブロック A，ブロック B，サイトグラス（また

はスリット付きのブロックC），パッキンに囲まれた空間からなる．合流部は幅22.3 mm，

高さ 14.3 mm，厚み 1.4 mm であり，下側 4 本の流入管と上側 4 本の流出管の間隔は

10 mm，また各管の間隔は 6 mm である．図 1.10(b)の蒸発時を想定し，気液二相冷媒

が下側 4 本の流入管から合流部に流入し，上側 4 本の流出管へ流出する．合流部にな

にも設けない場合はサイトグラスを設置し，ビデオカメラと目視で合流部の冷媒流れ

を観察する．合流部に構造物を設ける場合には，構造物を設けたブロック C をサイト

グラスに換えて設置する．合流部は設置角度 θを任意に変更でき，流出管の番号 i を

図 4.2 の下側から 1，2，3，4 とする． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 4.1 折り返し合流部テストセクション 
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図 4.2 折り返し合流部 

 

図 4.3 に示すように，合流部を冷凍サイクル装置の蒸発部に接続して実験装置を構 

成した．単体評価用冷凍サイクル装置の圧縮機周波数，凝縮器能力，蒸発器能力，膨

張弁開度を調整して，蒸発器 1 通過後の冷媒の流量，乾き度，温度を整える．冷凍サ

イクル装置で調整できる冷媒流量の下限値以下で試験を実施するため，蒸発器 1 通過

後に合流部へ向かう流路とは別にバイパス流路を設け，バイパス弁の開度を変えて合

流部に流入する冷媒流量を調整した．気液二相冷媒は合流部上流の分配器で 4 本の流

入管に分配され，その際の分配流量のばらつきは 2 %以内である．冷媒は流入管から

合流部へ流入し，合流部内で合流した後に再び 4 本の流出管に分かれて流出する．各

流出管を通過する冷媒をヒータで加熱し，加熱された冷媒蒸気を合流した後，コリオ

リ流量計（オーバル，CX006C）で冷媒流量 W を測定した（測定精度±0.5 %）．この際，

冷媒を完全に蒸発させるため各流出管出口の冷媒蒸気過熱度が 10 K となるようにス

ライダックでヒータ入力電圧を調整し，デジタルマルチメータで測定した電流，電圧

から各ヒータの熱交換量 Qiを求めた（測定精度±2 %）．各流出管 i の熱交換量比 Ciを

次式で定義する． 

 


4

1i i

ii

i

Q

Q

Q

Q
C                       (4.1) 

①

②

④

③

g

φ1.4

θ

(Unit:mm)
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図4.3 合流部単体の実験装置 

 

Q は各ヒータ発熱量の合計である．また，合流部入口の乾き度 xinは次式より求めた．  

LG

Lin

in
hh

hh
x




                          (4.2) 

WQhh SHin                         (4.3) 

ここで，hin，hG，hL，hSH はそれぞれ合流部の入口エンタルピ，飽和蒸気エンタルピ，

飽和液エンタルピ，ヒータ通過後に合流した過熱蒸気エンタルピである．hL，hGはヒ

ータ通過前の圧力 Pin から算出し，hSH はヒータ通過前の圧力 Pin と各ヒータ通過後の

平均温度 TSHから算出した．冷媒には空調に多く使用されている代替フロン R410A を

使用し，蒸発運転時に扁平管熱交換器の管内圧力損失が円管の場合とほぼ同等となる

ように合流部の冷媒流量 W を 0.00167 kg/s とした．冷媒は熱交換器内の合流部を数回 
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図4.4 乾き度xinに対するヒータ発熱量に占める潜熱割合 

 

通過し乾き度xinは0.1～0.6の範囲で変化する．そこで，xin=0.1～0.6における分配特性を

評価した．また，入口圧力Pinは実機入口と同じ1.26 MPaとした．図4.4にヒータ発熱量

に占める潜熱割合を示す．潜熱分が冷媒液の蒸発に寄与し，xin=0.6で潜熱割合は約85 %

であり，乾き度が小さいほど潜熱割合は増加する． 

 

4.3 合流部の分配特性 

はじめに設置角度 θと乾き度 xinに対する合流部の分配特性を調べる．xin= 0.46 で θ

を変えてビデオカメラと目視で観察した冷媒液分布のスケッチを図 4.5 に示す．冷媒

液は絶えず変動して流れるため，ここではある時間の停止画像をもとに典型的な冷媒

液の境界面をスケッチした．θ= 0 °で気液二相冷媒が下側 4本の流入管から吹き出し，

上側 4 本の流出管に向かうが，合流部の厚みが 1.4 mm と小さいために上向きの流れ

により冷媒液は上方の流出管近傍に多く分布した．θ= 0 °から 90 °へ増加するに従い，

重力の影響を受けて流出管 1 に冷媒液が多く分布するようになり，流出管 2，3，4 の

順番に冷媒液の分布が減少する傾向がみられた．とくに θ= 90 °で流出管 1 の周辺に冷

媒液が多く分布した．このような冷媒液分布は比較的狭い流路厚さに起因するため，

厚みの大きい合流部では異なる冷媒分布となる可能性がある． 



72 

 

④③① ②
④

③

①
②

Inlet tubes

Outlet tubes Refrigerant liquid

④

③

①

②

④

③

①

②

Air flow

g
θ

④

③

①

②

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(a) θ =0 °    (b) θ =30 ° 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(c) θ =45 °    (d) θ =60 °   

 

 

 

 

 

 

 

 

(e) θ =90 ° 

 

図 4.5 合流部内の冷媒液分布 (xin=0.46) 
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図 4.6 熱交換量比 Ciの θ依存性 (xin=0.46) 

 

熱交換量比 Ciの θ依存性を図 4.6 に示す．横軸は流出管の番号，縦軸は各流出管の

Ciを示す．θ= 0 °で流出管 4 の熱交換量比が若干大きいが，ほぼ均等に冷媒液が分配

されていると考えられる．θ が増加するに従って，流出管 1 の熱交換量比が増加し，

流出管 2，3，4 の順に熱交換量比が減少する．また，θ= 90 °で流出管 1 の熱交換量比

が突出して多くなる．この結果は図 4.5 に示した冷媒液分布の傾向と一致するため，

各流出管の熱交換量比を用いて合流部における冷媒液分布を推定できると考えられる． 

 ここで設置角度 θ に対する熱交換量比の一般化を試みる．図 4.7 に合流部を傾斜設

置した場合の冷媒液分布の予測モデルを示す．冷媒液には流入管から流出管へ向かう

流体力と鉛直下向きの重力が作用する．ここで，流入管から流出管へ向かう方向につ

いて流体力と重力の分力との差分をとり，その差分と流出管の並び方向の重力の分力

との合力の向きから気液界面の傾きを予測する．以下に気液界面の傾き ahの予測式を

示す． 
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hh
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       (4.4) 
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図 4.7 傾斜設置時の冷媒液分布予測モデル 
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ここで，kh は補正係数，xin は合流部入口の乾き度，W は合流部に流入する冷媒流量，

Lh，Hh，thは合流部の幅，高さ，厚みである．式(4.4)～(4.10)を整理すると次式が得ら

れる． 
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式(4.11)の傾きで各流出管 1～4 の熱交換量比の合計が 1 となるように全体量（切片）

を決定する．図 4.8に kh=0.4としたときの解析と実験における熱交換量の比較を示す． 

θ=0～45 °までは良好な一致がみられるものの，θ=60 °，90 °で流出管 1 の差異が大き

くなる．θ=0～45 °までは流出管 1～4 にかけて熱交換量比がほぼ直線的に変化してい

るため直線の傾きで表現する本モデルを用いて分布を予測できるが，設置角度の増加

にともない流出管 1 の近傍に冷媒液が多く偏って分布するため偏りを加味したモデル

化が必要である．これについては，今後の研究に委ねたい．なお，実機に熱交換器を

搭載する場合，フィン表面に凝縮した水滴をフィンに沿って流し落とすため，熱交換

器を 45 °よりも大きい角度で設置することはない．このため，実機搭載する熱交換器

の分配予測に対して本予測式を適用できる． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 4.8 解析と実験における熱交換量比の比較 
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図 4.9 熱交換量比 Ciの xin依存性 (θ=45 °) 

 

次に，θ=45 °における Ciの xin依存性を図 4.9 に示す．乾き度が増加しても各流出管

の熱交換量比はほとんど変化せず，流出管 1 から 4 の順に熱交換量比が減少する不均

一な分配特性となる．これより乾き度の変化のみで分配特性を改善することは困難と

いえる．図 4.5(c)に示すように θ=45 °でフィンを通過する空気が右上から左下に流れ

る場合を想定すると，冷媒液は流出管 1 に多く流れ，流出管 4 で減少するため，蒸発

時に風上側の流出管 4 でドライアウトを生じやすくなる．次節では均一分配を実現す

るための合流部構造を検討する．  

 

4.4 合流部の均一分配化 

均一分配を実現する手段のひとつに，スリットを用いて合流部内流れを増速し，気

液二相冷媒を混合撹拌する方法が考えられる．ここでは，スリットを設置して均一分

配化を試みるとともに，スリット位置が分配特性に及ぼす影響を調べる．幅 1.7 mm

のスリットを中央((a)センタスリット)，上部((b)トップスリット)，下部((c)ボトムス
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リット)に設けた 3 種類の形状を図 4.10(a)，図 4.11(a)，図 4.12(a)に示す．センタスリ

ットのスリット長さを 4 mm，トップスリットとボトムスリットのスリット長さを 2 

mm とし，トップスリットとボトムスリットではスリットから離れた位置の流出管ま

で流速を維持できるようスリットの堰を台形にするとともに，流入管または流出管に

つながる空間の容積が各スリット形状で等しくなるように台形の底辺を 6 mm とした．

以下，W は 0.00167 kg/s，θは 45 °とした． 

センタスリットについて Ciの xin依存性を図 4.10(b)に示す．xin=0.13 で流出管 1 の熱

交換量比がその他の流出管に比べて若干大きいが，xin≧0.32 で熱交換量比はスリット

中央付近の流出管 2 と 3 で増加し，下部と上部の流出管 1 と 4 で減少する．スリット

を設けた場合には内部の流れの様子を観察できないが，図 4.5 と図 4.6 で各流出管の熱

交換量比と冷媒液の分布傾向が良好に一致したことからから，熱交換量比から流れ場

を推察した（図 4.10(c)）．図 4.10(c)に示すように，センタスリットで生じた噴流によ

り空間内を冷媒液が循環し，スリットの噴流に誘引されて流出管 2 と 3 の近傍に冷媒

液が多く分布したと考えられる．  

トップスリットについて Ciの xin依存性を図 4.11(b)に示す．xin=0.17～0.48 で流出管

1 から 4 の順に熱交換量比が減少する．xin≦0.48 までの傾向はスリットなしの場合と

ほぼ等しい(図 4.9)．ただし xin=0.6 では流出管 2，3 の Ciが減少し，流出管 1 の熱交換

量比が突出する．図 4.11(c)に示すように，高乾き度では冷媒蒸気が増加して流出管 2

～4 で均一化されるとともに，スリットの堰を長く台形にしたことで流出管 1 周辺の

容積が小さくなり冷媒液を保持しやすくなったと考えられる． 

ボトムスリットについて Ciの xin依存性を図 4.12(b)に示す．xin=0.17 では各流出管の

熱交換量比がほぼ等しいが，乾き度の増加にともない上側の流出管 4 の熱交換量比が

増加する．図 4.12(c) で示すように，乾き度が増加するにつれて冷媒蒸気の流速が増

加し，液の流下が抑制されて冷媒液が流出管 4 周辺で保持されやすくなると考えられ

る． 

以上より，冷媒液の均一分配には 3 種類のスリットの中ではセンタスリットが適切

といえる．しかしながら蒸発伝熱性能を向上するためには風上側の流出管 4 へ冷媒液

を搬送することが重要であり，この場合にはボトムスリットが効果的である．次節で

は，合流部で積極的に冷媒を制御することを目的にスリット構造を検討する． 
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(a)スリット形状 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(b)熱交換量比 Ciの xin依存性 

 

 

 

 

 

 

 

 

(c)冷媒液分布の推定図 

図 4.10 センタスリット(θ=45 °) 
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(a)スリット形状 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(b)熱交換量比 Ciの xin依存性 

 

 

 

 

 

 

 

 

(c)冷媒液分布の推定図 

図 4.11 トップスリット(θ=45 °) 

0.0

0.1

0.2

0.3

0.4

0.5

0.6

0.7

1 2 3 4

H
ea

t 
ex

ch
an

g
e 

ra
ti

o
C

i

Outlet tube No. i

     =0.60

0.48

0.33

0.22

0.17

xin

 



80 

 

①

②

④

③

(Unit:mm)

①

②

④

③

 

 

 

 

 

 

 

 

(a)スリット形状 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(b)熱交換量比 Ciの xin依存性 

 

 

 

 

 

 

 

 

(c)冷媒液分布の推定図 

図 4.12 ボトムスリット(θ=45 °) 
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こから 

4.5 合流部の冷媒制御 

前節で検討したヘッダの流出管 1 と 4 の熱交換量比を整理し，積極的に冷媒を制御

可能なヘッダ構造を検討する．図 4.10～図 4.12 に示した各スリットの流出管 1 と 4 の

熱交換量比（xin≒0.6）を図 4.13 に示す．トップスリットではスリットなしに比べて流

出管 1 の熱交換量比が増加する．つまり流出管 1 に冷媒液が多く，流出管 4 に冷媒蒸

気が多く供給される．また，ボトムスリットでは流出管 4 に流れる冷媒液の流量割合

が増加する．これより図 4.14 に示すように，蒸発時にはボトムスリットを用いて風上

側の流出管へ冷媒液を供給し，凝縮時（冷媒の流れ方向は反転）にはトップスリット

を用いて冷媒蒸気を風上側の流出管に供給する構成が，蒸発と凝縮の各伝熱性能を満

足するスリット形状となる．ただし，このままでは凝縮と蒸発でスリット形状が異な

るため，両条件で伝熱性能を向上できるヘッダ構造は実現できない．仮に図 4.15 で示

すようにボトムスリットを用いた場合，風上側流出管への冷媒液供給により蒸発伝熱

性能を向上できるが，凝縮時にも風上側流出管に冷媒液を供給するため（つまり冷媒

蒸気を供給できないため）凝縮性能は低下する．そこで，ボトムスリットとトップス

リットを共存できるスリット形状を検討した． 

ボトムスリットを改良した形状（ボトムスリット S）を図 4.16(a)に示す．ボトムス

リットと同様にスリットを風下側に設けるが，スリットの堰で合流部の空間を 2 つの 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 4.13 各スリットの熱交換量比比較（xin≒0.6） 
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(a)ボトムスリット（蒸発時） (b)トップスリット（凝縮時） 

図 4.14 蒸発，凝縮で適切なスリット形状 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(a)ボトムスリット（蒸発時） (b) ボトムスリット（凝縮時） 

図 4.15 蒸発で適切，凝縮で不適切なスリット形状 

 

異なる大きさの空間に仕切り，容積の小さい側を空間 S，容積の大きい側を空間 L と

する．空間 S と空間 L の容積差を大きくするため，スリット長さを 1 mm とした．同

様に W=0.00167 kg/s，θ=45 °で分配特性を調べた． 

ボトムスリット S について，Ciの xin依存性を図 4.16(b)に示す．乾き度の増加に従

って流出管 4 の熱交換量比が増加し，xin≧0.45 で流出管 4 の熱交換量比はボトムスリ

ット（図 4.12(b)）よりも大きくなる．図 4.16(c)の図に示すように，流出側の空間容積

を小さくすることで上方に向かう流速が増加し，冷媒液を保持しやすくなると考えら

れる．各流出管手前の空間 S における流動条件(jG, jL)を，Hibiki and Mishima[6]が提唱

した水－空気系の矩形流路（厚み 1 mm，幅 20 mm）の流動様式線図とともに図 4.17 

Air flowAir flow 

Air flowAir flow 



83 

 

①

②

④

③

(Unit:mm)

Air flow

①

②

④

③

 

 

 

 

 

 

 

 

(a)スリット形状 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(b)熱交換量比 Ciの xin依存性 

 

 

 

 

 

 

 

 

(c)冷媒液分布の推定図 

図 4.16 ボトムスリット S（θ=45 °） 
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に示す．ここで jG, jLは，各流出管の分岐前の冷媒蒸気および冷媒液の流量を空間 S の

断面積で割って求めており，冷媒が各流出管へ分岐するため空間 S 入口の流出管 1 か

ら流出管 4 に進むにつれて低下する．空間 S 入口（流出管 1 の分岐前）の流動条件は，

xinの増加にともないスラグ流からチャーン流，環状流へと分布することが分かる．ま

た，上流（流出管 1）から下流（流出管 4）へ進むにつれて環状流，チャーン流，スラ

グ流と遷移する傾向がある．このような流動様式の遷移傾向は，渡辺ら[7]の多連分岐

を有する垂直主管の実験結果と類似する．そこで渡辺ら[8,9]が提案した不均等枝管加

熱の多連分岐の予測式を本体系に適用して求めた冷媒液割合の計算結果と，熱交換量

比 Ciの測定結果（図 4.16(b)）の比較を図 4.18 に示す．渡辺らは垂直上昇主管に 5 本

の枝管を備えた系（すべての管内径は 6 mm）を対象としており，本実験体系と異な

るが両者は概ねよく一致している．以上より，傾斜設置したヘッダ合流部にスリット

を設けた体系では，空間 S を主管とした多連分岐とみなすことにより既存の分岐管に

関する知見を利用できる可能性がある．なお，図 4.10 のセンタスリットのようにスリ

ットから空間端部までの距離が空間幅に対して 2 倍程度の場合，冷媒液が空間内で循

環し均一分配化される傾向になる．このため，既存の分岐管に関する知見を利用する 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 4.17 流出管の流動様式 
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図 4.18 解析と実験における熱交換量比の比較 

 

には，図 4.16 のボトムスリット S のように，スリットから空間端部までの距離と空間

幅の比をおよそ 5 倍以上とる必要がある． 

また，図 4.19にボトムスリット Sの圧力損失 ΔPexpを示す．図中には，L-M法(Lockhart 

and Martinelli)[10]で求めた流入管および流出管の圧力損失 ΔPt,sim と均質流でスリット

を通過する際の圧力損失 ΔPs,sim，さらに ΔPt,simと ΔPs,sim，を合計した圧力損失 ΔPsimを

併記しており，ΔPsim は ΔPexp とほぼ一致している．スリット部の圧力損失 ΔPs,sim は

xin=0.5 で約 4 kPa であり，熱交換器全体に比べて小さい． 

ボトムスリット S の空間 L 側にスペースがあり圧力損失にも裕度があることから，

図4.20に示すようにスリットを2箇所に設けた改善策が考えられる（Sパススリット）．

S パススリットは，風下側のスリット B と風上側のスリット T の設置により合流部を

3 空間に分けて S 字の流路を構成し，スリット B でボトムスリットの効果，スリット

T でトップスリットの効果を狙う．以上の検討結果から，S パススリットは，蒸発時

に冷媒液を風上側の流出管へ供給し，凝縮時に冷媒液を風下側の流出管へ供給できる

ため（つまり冷媒蒸気を風上側の流出管へ供給できるため），蒸発と凝縮の両伝熱性能

の向上が期待できる． 
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図 4.19 ボトムスリット S の圧力損失（θ=45 °） 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(a)蒸発時   (b)凝縮時 

図 4.20 S パススリットにおける蒸発時，凝縮時の冷媒液分布の推定図 
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こから 
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4.6 熱交換器単体試験 

S パススリットを搭載した熱交換器を製作し，直立および傾斜設置させて伝熱性能

を測定した．図 4.21 に実験装置の概略を示す．供試熱交換器を風洞内に取り付け，風

洞全体を恒温恒湿室に設置する．口径 300×300 mm の吸込み型の開放風洞で，空気流

入部から流れ方向にそって，ハニカム整流格子，空気温度測定用の格子状に設けた熱

電対列（Tai），供試熱交換器，出口空気を混合するためのハニカム，湿度計（Td），熱

電対列（Tao），送風機が配置される．図 4.22 に供試熱交換器の形状を示す．アルミ扁

平管を採用し，熱交換器の両端にヘッダを設ける．熱交換器を鉛直設置した場合に風

洞口径と等しくなるように，熱交換器のフィン部寸法を 300×300 mm とし，熱交換器

を傾けて設置する場合には風洞と熱交換器の間にスペーサを設けて隙間を塞ぐように 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 4.21 実験装置 
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図 4.22 熱交換器 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 4.23 フィン形状 
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(a)スリットなし   (b)S パススリット 

図 4.24 スリット形状（蒸発） 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(a)スリットなし   (b)S パススリット 

図 4.25 スリット形状（凝縮） 

 

した．図 4.23（図 4.22 の A-A 断面）に示すようにアルミのフィンに切り欠きを設け

て扁平管を挿入し，フィンと扁平管をろう付けする．各ヘッダは 3 層のアルミ板を積

層することで構成した．1 層目のアルミ板に扁平管をろう付けし，2 層目のアルミ板へ

の扁平管突き出し量をなくした．2 層目のアルミ板には，両ヘッダともに図 4.24（図

4.22 の B-B 断面）に示す合流部を形成し，スリットなしと S パススリットの 2 種類を
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準備した．蒸発時には図 4.24 に示すように熱交換器を 45 °傾けて空気を右側から左側

へ，冷媒を下側から上側へ流す．このとき上側の扁平管が流出管となり，S パススリ

ットではスリット B により風上側の細径流路に冷媒液が搬送される．一方，凝縮時に

は図 4.25 に示すように熱交換器を-45 °傾けて空気を右側から左側へ，冷媒を上側から

下側へ流す．このとき下側の扁平管が流出管となり，S パススリットではスリット T

により風下側の細径流路に冷媒液を搬送し，風上側の細径流路に冷媒蒸気が供給され

る．蒸発時の熱交換器の熱通過率 U を次式により求める．  

 

emo

e

hA

Q
U


        (4.4) 

 aiaoe hhVQ          (4.5) 

   
    raorai

raorai
em

hhhh

hhhh
h






/ln
      (4.6) 

 

 

また，凝縮時の熱交換器の熱通過率 K を次式により求める． 

 

cmo

c

TA

Q
K


        (4.7) 

 aiaopc TTCVQ         (4.8) 

   
    raorai

raorai
cm

TTTT

TTTT
T






/ln
      (4.9) 

 

Aoは管外伝熱面積，ρは空気密度，V は空気流量，Δhemは対数平均エンタルピ差，hai

は空気入口エンタルピ，haoは空気出口エンタルピ，hrは熱交換器平均圧力の冷媒飽和

温度に相当する飽和空気エンタルピ，ΔTcm は対数平均温度差，Tai は空気入口温度，

Tao は空気出口温度，Tr は熱交換器平均圧力の冷媒飽和温度，Cp は空気の定圧比熱で

ある．蒸発時は空気入口乾球温度 27 ℃，湿球温度 19℃，熱交換器の前面速度 v=1.0 m/s，

冷媒流量 W=0.00139 kg/s，冷媒温度 Tr=10 ℃，出口過熱度 5 ℃として，熱交換器の設

置角度 θ=0 °と 45 °で蒸発伝熱性能を測定した．また凝縮時は空気入口温度 Tai =20 ℃，

熱交換器の前面速度 v=1.0 m/s，冷媒流量 W=0.00139 kg/s，冷媒温度 Tr=40 ℃，出口サ

ブクール 5 ℃として，熱交換器の設置角度 θ=0 °と-45 °で凝縮伝熱性能を測定した．
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ここでは，蒸発，凝縮のそれぞれで伝熱性能が低下する条件において S パススリット

の改善効果を確認するため，蒸発時では θがプラス側（θ=45°）で，凝縮時では θがマ

イナス側（θ=-45°）となるように設置角度を設定した． 

熱通過率 U を図 4.26 に示す．θ=0 °におけるスリットなしの U を 100 %とすると，

スリットなしで θ=45 °の場合に U は約 30 %低下する．S パススリットの U は θ=0 °，

45 °ともにスリットなしに比べて約 5 %増加し，S パススリットを用いて風上側に冷媒

液を多く流すことで蒸発伝熱性能を向上できることを検証できた． 

また熱通過率 K を図 4.27 に示す．θ=0 °におけるスリットなしの K を 100 %とする

と，スリットなしで θ=45 °の場合にKは約 8 %低下する．Sパススリットの Kは θ=0 °，

45 °ともにスリットなしに比べて約 10 %増加し，S パススリットの θ=45 °ではスリッ

トなしの θ=0 °よりも K は高くなる．これより，S パススリットを用いて風下側に冷媒

液を多く流す（つまり風上側に冷媒蒸気を多く流す）ことで凝縮伝熱性能を向上でき

ることを検証できた． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 4.26 熱通過率 (蒸発） 
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図 4.27 熱通過率（凝縮） 

 

また，次式より蒸発および凝縮時の管内熱伝達率 αei，αciを求める． 

 

oeoiei

p

o AA

C

UA 

11
       (4.10) 

ocoicio AAKA 

111
       (4.11) 

XCCC pvpap         (4.12) 

 

ここで蒸発および凝縮時の管外熱伝達率 αeo，αcoは管内に冷温水を流して求めた 0.047 

kg/m2s，85 W/m2 をそれぞれに与えた．また，管外と管内の伝熱面積比 Ao/Ai=7.1，乾

き度および水蒸気の定圧比熱はそれぞれ Cpa=1.005 kJ/kgK，Cpv=1.846 kJ/kgK，絶対湿

度 X=0.0105 kg/kg である．図 4.28 に蒸発時における管内熱抵抗(Cp/αeiAi)と管外熱抵抗

(1/αeoAo)の割合を示す．スリットなしで θ=0 °の管内熱抵抗の割合は約 15 %であり，S

パススリットにより管内熱抵抗が約 4 %低下する．また θ=45 °ではスリットの有無に

関わらず，管内熱抵抗が大幅に増加した．図 4.29 にそのときの管内蒸発熱伝達率 αei 

50

60

70

80

90

100

110

120

0 -45

O
v
er

al
l 

h
ea

t 
tr

an
sm

is
si

o
n

 

co
ef

fi
ci

en
t

K
[%

]

Instration angle θ [deg]

S-shaped path

No slit

 



93 

 

0

50

100

150

200

0 45

α
ei

[%
]

Instration angle θ [deg]

S-path slit

non-slit

0

50

100

150

non S-path non S-path

=0° =0°  =45°  =45°

1
/A

o
U

[%
]

Cp /αeiAi

1/αeoAo

θ θ θ θ

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 4.28 管外と管内の熱抵抗割合（蒸発） 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 4.29 管内熱伝達率 (蒸発） 
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を示す．スリット有無にかかわらず θ=0 °から 45 °に傾斜することで αeiが約 75 %低下

する．また S パススリットにより，スリットなしに比べて αeiが 20～35 %向上する． 

図 4.30 に凝縮時における管外と管内の熱抵抗割合を示す．スリットなしで θ=0 °の

管内熱抵抗(1/αciAi)の割合は約 20 %であり，Sパススリットにより管内熱抵抗が約 40 %

低下する．また θ=45 °ではスリットの有無に関わらず，管内熱抵抗が 40～60 %増加し

た．図 4.31にそのときの管内凝縮熱伝達率 αciを示す．スリット有無にかかわらず θ=0 °

から 45 °に傾斜することで αeiが約 30～40 %低下するが，S パススリットにより,スリ

ットなしに比べて αeiが 50～70 %向上する． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 4.30 管外と管内の熱抵抗割合（凝縮） 
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図 4.31 管内熱伝達率 (凝縮） 

 

4.7 第 4章のまとめ 

熱交換器用ヘッダでは，扁平管内に設けられた複数の細径流路間の分配を対象とし

た研究はほとんどなされていない．また扁平管熱交換器が傾斜設置された場合の分配

が課題である．さらに凝縮と蒸発で冷媒の流れ方向が変わるため両条件で伝熱性能を

向上できるように冷媒を分配する必要がある．そこで本章では，傾斜設置した扁平管

熱交換器で凝縮と蒸発の両条件において，扁平管内に設けた複数の細径流路に気液二

相冷媒を適正に分配可能なヘッダ構造を検討するための基礎資料を得ることを目的

とした．このため狭い流路厚さの合流部のモデル試験で分配特性を評価するとともに，

合流部形状を改良した扁平管熱交換器を製作し，傾斜設置した場合の蒸発性能と凝縮

性能を調べた．その結果，以下の結論を得た． 

 

1) 下側4本の流入管と上側 4本の流出管を備えた合流部のモデル試験で気液二相冷

媒の分配特性を評価した結果，設置角度が増加するにつれて，重力方向下側の流

出管の冷媒液分布および熱交換量比が増加した．また設置角度 θ=45 °の場合，重
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力方向下側の流出管の熱交換量比が大きく，下側から順に各流出管の熱交換量比

が減少する傾向がみられた．乾き度が増加してもこの傾向は変化せず不均一分配

となった． 

2) 均一分配をはかるため，スリットを中央，上側，下側に設けた 3 種類のヘッダ形

状について設置角度 θ=45 °で分配特性を調べた結果，スリットを中央に設けたセ

ンタスリットで均一化できる傾向がみられた．しかしながら，蒸発時に冷媒液を

多く流す必要のある風上側流出管の熱交換量比は，スリットを設けない場合とほ

とんど差異がみられなかった．一方，下側にスリットを設けたボトムスリットで

は，乾き度の増加とともに風上側流出管の熱交換量比が増加する結果となり，積

極的に冷媒を制御することで蒸発伝熱性能を向上できる可能性が示された．  

3) ボトムスリットで流出管が接続する空間容積を小さくして分配特性を評価した

結果，風上側流出管の熱交換量が増加した．またスリット部の圧力損失は熱交換

器全体に比べて小さく，スリット数や幅の設定範囲が広い．  

4) 凝縮・蒸発の両伝熱性能を向上できる S パススリットを考案した．S パススリッ

トを備えた扁平管熱交換器を製作して蒸発および凝縮性能を評価した結果，蒸発

ではスリットのない熱交換器に比べて θ=0 °，45 °ともに熱通過率が約 5 %向上し，

凝縮ではスリットのない熱交換器に比べて θ=0 °，-45 °ともに熱通過率が約 10 %

向上し，S パススリットによる冷媒制御の効果を検証できた．  
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第５章  各要素の改良がエネルギ効率に 

及ぼす影響の総合評価 
 

 

5.1 はじめに 

空調機開発では，要求されるエネルギ効率や信頼性を確保できるように，各要素機

器を組み合わせて冷凍サイクルを構成する．このため前章までに検討したサイクロン

式油分離器，改良気液分離器，改良熱交換器用ヘッダ（S パススリット）を搭載した

冷凍サイクルについてエネルギ効率を把握する必要がある． 

本章では，サイクロン式油分離器，改良気液分離器，改良熱交換器用ヘッダを搭載

した冷凍サイクルのエネルギ効率を調べる．ここでは 7.1 kW ルームエアコンを対象に，

冷凍サイクルシミュレーションを用いて冷房 COP（Coefficient of Performance: 成績係

数=能力/入力）への寄与度を調べる． 

 

5.2 冷凍サイクルシミュレーション 

 

5.2.1 シミュレーションモデル 

冷房 COP の評価には，畝崎と松岡[1,2]が開発した冷凍サイクルシミュレーションを

用いる．冷凍サイクルは図 5.1 に示すように圧縮機や熱交換器などの「要素」と，各

要素を結ぶ「接点」で表現される．図 5.1 は気液分離サイクルを表現した例であり，

表 5.1 に各要素と接点の関係をまとめる．冷凍サイクルは 14 個の要素と 14 個の接点

からなり，各要素および各接点における保存式を求めることで冷凍サイクル内の冷媒

の状態を決定する．本シミュレーションでは冷媒制御の構築に活用することを目的に

簡易的な解析を行うため，以下を仮定している． 

(1) 冷凍機油の影響は考慮しない． 

(2) 二相状態の冷媒は気液平衡状態にある． 

(3) 冷媒のエネルギはエンタルピのみ考慮し，運動エネルギ，重力ポテンシャルな

ど他のエネルギは無視する． 
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図 5.1 冷凍サイクルシミュレーションの回路モデル（気液分離サイクル） 

 

 

表 5.1 要素とノードの関連 
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(4) 冷媒の運動量変化，加速損失などは摩擦損失に比べて小さいとし無視する． 

なお，R410A の物性値は冷媒物性データベース REFPROP Version 7.0 [3]を用いた． 以

下に熱交換器の要素モデルを例に示す．その他の要素モデルは文献[1,2]を参照された

い． 

① 熱交換器の要素モデル 

冷媒の乾き度変化が0.05程度になるよう要素を流れ方向に複数のコントロールボリ

ュームに分割し，定常の場合には下記の質量，運動量，エネルギ保存式を計算する． 

  outin WW       (5.1) 

   foutin PPP       (5.2)  

   QhWhW outoutinin       (5.3)  

また，冷媒の状態量を下記により求める． 

   LG hxhxh  )1(      (5.4)  

     cLGr VM   )1(      (5.5)  

     cLLGGr VhhE   )1(      (5.6) 

ここで，Mrは冷媒量，Erはエネルギ，Vcはコントロールボリュームの容積である．ボ

イド率 αは Smith[4]の式で求める．R410A のように純冷媒においては，圧力 P とエン

タルピ h が既知であれば，飽和蒸気エンタルピ hG，飽和液エンタルピ hLが決まり，

式(5.4)から乾き度 x が求められ，以下順に，ボイド率 α，密度 ρ，冷媒量 Mr，エネル

ギ Erが決まる．摩擦損失ΔPfは，単相部では管摩擦係数を Blasius の式[5]で求め，二

相流部では Lockhart-Martinelli[6]の式を用いる． 

 また熱交換器はプレートフィンチューブ型とし，次式により熱交換量 Q を求める． 

    wrii TTaAQ       (5.7)  

    















 


a

oeo
aiwa

W

Aα
hhWQ exp1   (空気側伝熱面が濡れ面の場合) (5.8)  
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pa

oco
aiwa

CW

Aα
TTWQ exp1   (空気側伝熱面が乾面の場合) (5.9) 

式(5.7)，(5.8)から，あるいは式(5.7)，(5.9)から冷媒温度 Trを算出し，熱交換量 Q を求

める．ここで，下付の a は空気，r は冷媒，w は伝熱管壁である．管内熱伝達率 αiは，

単相部では Dittus-Boelter[7]の式を，二相部では岡崎[8]の式を用いて求める．空気側熱

伝達率 αeo，αcoは実験式を用いる． 

また，各要素の接続点 i で下記の圧力，質量，エネルギの保存式が成り立つ． 

  ijii PPP  21      (5.10) 

   0 j ijW      (5.11)  

   0 ijj ijhW      (5.12)  

各接続点で関係式がすべて成立するように収束計算を実施する． 

 

5.2.2 シミュレーション結果の検証 

実験装置の冷媒回路を図 5.2 に，試験条件を表 5.2 に示す．この装置は 7.1 kW のル

ームエアコンである．実験装置の温度，圧力の計測ポイントは図 5.2 に示すとおりで

あり，冷房能力試験の標準定格条件で室内側の吸込み空気を乾球温度 27 ℃，湿球温度

19 ℃，室外側の吸込み空気を乾球温度 35 ℃，湿球温度 24 ℃で試験を実施した．冷媒

は代替冷媒の R410A である． 

図 5.3，図 5.4 に温度，圧力の実験結果と解析結果を示す．解析結果は実験結果と良

好な一致がみられることから，本シミュレーションを用いて冷凍サイクルの評価が可

能であるといえる． 
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図 5.2 実験装置 

 

 

表 5.2 実験条件 

Item Condition 

Cooling capacity 7.1 kW 

Inlet air temperature for condenser Dry bulb:35 ℃，Wet bulb:24 ℃ 

Inlet air temperature for evaporator Dry bulb:27 ℃，Wet bulb:19 ℃ 

Compressor Type: Rotary with high pressure shell 

Condenser Type: plate-fin and tube (circular tube) 

Evaporator1,2 Type: plate-fin and tube (circular tube) 

Refrigerant R410A 
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図 5.3 各点温度の実験結果と解析結果の比較 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 5.4 各点圧力の実験結果と解析結果の比較 
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5.3 評価対象および解析条件 

図 5.5 に比較対象のベースとなる基準冷凍サイクル，図 5.6 に改良冷凍サイクル，表

5.3 に各冷凍サイクルの構成比較を示す．第 3 章で検討した 7.1 kW クラスのルームエ

アコンを対象とし，室外および室内の円管熱交換器を同等熱交換能力，同等管内圧損

の扁平管熱交換器に置き換え，従来型気液分離器を搭載したものを基準冷凍サイクル

とする．改良冷凍サイクルは，基準冷凍サイクルにサイクロン式油分離器，改良気液

分離器，改良熱交換用ヘッダ（S パススリット）を追加した構成である． 

ここでは冷凍サイクルシミュレーションを用いて，改良冷凍サイクルにおけるエネ

ルギ効率の改善効果を調べる．図5.6に示す改良冷凍サイクルでは暖房時に気液分離を

行わず基準冷凍サイクルとほぼ同様になるため，エネルギ効率には冷房COPを指標とし

て評価する．表5.4に解析条件を示す．油分離器を用いた場合，圧縮機から冷凍サイク

ルへ流出する油が減少するため，室外および室内熱交換器を流れる油質量濃度が低下

する．圧縮機から吐出した冷媒蒸気中の油質量濃度は多くても1 %であり，サイクロン

式油分離器（油分離率90 %）の適用によりほぼ0 %まで抑制できる．Haitaoら[9-12]は，

水平設置した伝熱管を用いて冷媒R410Aと冷凍機油の混在する流れの蒸発，凝縮熱伝達

率と圧力損失を測定しており，この結果をもとに油質量濃度が1 %から0 %へ減少した

際の熱伝達率および圧力損失の変化を表5.4に示した．室外熱交換器の凝縮熱伝達率αci

は102 %，圧力損失ΔPcは102 %，室内熱交換器の蒸発熱伝達率αeiは100 %，圧力損失ΔPe

は97 %である．改良気液分離器を適用する場合，蒸気分離率Eは従来型気液分離器の

60 %から100 %となる．なお，第3章では冷房能力向上の目的で気液分離器を用いたが， 

ここでは同等能力としてエネルギ効率の改善効果を調べる．改良熱交換器用ヘッダ（S

パススリット）による凝縮伝熱性能AKは110 %，蒸発伝熱性能AUは100 %（スリットな

しと同等）とした．また熱交換器内の各流路あたりにSパススリットを3箇所配置する

ことを想定し，Sパススリット追加による圧力損失増加の見積もり結果（第4章）から

熱交換器全体の圧力損失を120 %とした． 
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図 5.5 基準冷凍サイクル 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 5.6 改良冷凍サイクル 
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表 5.3 基準冷凍サイクル 

 Reference refrigerant cycle Improved refrigerant cycle 

Cooling capacity 7.1 kW 7.1 kW 

Heat exchanger Flat tube Flat tube 

(1) Oil separator Conventional type Cyclone type 

(2) Liquid separator Conventional gas-liquid separator Improved gas-liquid separator 

(3) Slit in header No S-shaped pass 

 

 

表 5.4 解析条件 

Refrigerant cycle Reference  Improved  

(1) Cyclone oil separator 

(E=90 %) 

Outdoor heat 

exchanger 

αci [%] 100 102 

ΔPc [%] 100 102 

Indoor heat 

exchanger 

αei [%] 100 100 

ΔPe [%] 100 97 

(2) Improved liquid separator Gas separation efficiency E [%] 60 100 

(3) Improved heat exchanger 

header (S-shaped pass). 

Outdoor heat 

exchanger 

AK [%] 100 110 

ΔPc [%] 100 120 

Indoor heat 

exchanger 

AU [%] 100 100 

ΔPe [%] 100 120 

 

 

5.4 解析結果 

各要素の冷房 COP 寄与度を図 5.7 に示す．ここでは，基準冷凍サイクルの COP を

100 %とした．サイクロン式油分離器，改良気液分離器，改良熱交換用ヘッダを個々

に適用した際の冷房 COP 寄与度は 0.04 %，3.2 %，2.9 %であり，すべてを適用した際

の冷房 COP 寄与度は 5.9 %となる．サイクロン式油分離器においては，冷房 COP 寄与

度は小さいが信頼性が向上する．表 5.5 にエネルギ効率と信頼性の改善効果をまとめ

る．すべての要素適用で冷房 COP を 5.9 %改善し，さらに油分離器による冷凍機油の
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流出抑制で高い信頼性を確保できる． 

また，図 5.8 に 7.1 kW クラスルームエアコンの 2013～2015 年における空調各メー

カの冷房 COP（絶対値）の推移[13-15]を示す．各年のプロットが各メーカの空調機に

相当する．冷房 COP の平均値は年間 0.17 向上しており，2015 年の三菱電機製空調機

の冷房 COP(2.983)を基準とすると冷房 COP の向上率は約 5.7 %となる．これより，本

研究の成果として得られた冷房 COP 寄与度 5.9 %は約 1 年分の改善効果に相当する． 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

図 5.7 エネルギ効率改善効果 

 

 

表 5.5 エネルギ効率と信頼性の改善効果まとめ 

Refrigerant cycle Reference  Improved 

Cooling COP 100 % 105.9 % 

Reliability(※) Normal High 

               ※The outflow of refrigerant oil is small. 
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図 5.8 冷房 COP の推移（7.1 kW ルームエアコン） 

 

5.5 第 5章のまとめ 

空調機開発では，要求されるエネルギ効率や信頼性を確保できるよう，各要素機器

を組み合わせて冷凍サイクルを構成する．そこで本章では，冷凍サイクルシミュレー

ションを用いてサイクロン式油分離器，改良気液分離器，改良熱交換用ヘッダ（S パ

ススリット）を搭載した冷凍サイクルのエネルギ効率を調べた．その結果，以下の結

論を得た． 

 

1) 7.1 kW クラスのルームエアコンを対象とし，室外および室内の円管熱交換器を

同等熱交換能力，同等管内圧損の扁平管熱交換器に置き換え，従来型気液分離器

を搭載した冷凍サイクルを基準とした場合，サイクロン式油分離器，改良気液分

離器，改良熱交換器用ヘッダ（S パススリット）を個々に適用した際の冷房 COP

寄与度は 0.04 %，3.2 %，2.9 %である． 

2) すべての要素を冷凍サイクルに適用することで冷房 COP を約 5.7 %改善し，さら

に油分離器による冷凍機油の流出抑制で高い信頼性を確保できる． 
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第６章  結論 
 

 

空調機開発では地球温暖化を抑制する観点から，エネルギ効率の向上が求められて

いる．空調機内では冷媒の蒸発，凝縮や油の混在をともなうため，気液二相流の分離・

分配が重要な役割をはたしている．空調機の冷凍サイクルでは圧縮機から吐出された

冷媒が，サイクロン式油分離器，気液分離器，熱交換器用ヘッダ等の気液二相流の分

離，分配をともなう要素機器を経由する．これまでサイクロン式油分離器については，

実験や数値計算により分離特性が調べられてきたが，簡易的に分離特性を予測する手

法は構築されておらず油分離器の改良が困難な状況にある．また，気液分離器につい

ては，冷媒流量が増加した場合に分離率が低下するため，表面張力を用いた分離構造

で改良をはかった例がみられるが，構造や加工が複雑になるといった課題があり簡易

的な構造は提案されていない．さらに，熱交換器用ヘッダについては，扁平管に多数

の細径流路を備えた構造が最近活用されているが，気液二相冷媒の細径流路間の分配

特性は十分に調べられておらず，傾斜設置による冷媒液の偏り等の問題がある．そこ

で本論文では，サイクロン式油分離器の予測モデル構築，気液分離器の分離率の向上，

細径流路を備えた扁平管のヘッダ内の流量分配特性の把握と改良を通して，空調機の

エネルギ効率の向上をはかった．  

 

 第 1章では，本研究の背景，従来の研究，目的を示した． 

 

第 2章では，空調用に搭載するサイクロン式油分離器について，冷媒流量の広い範

囲で油分離率を短時間に精度よく予測できる手法を提案した．空調機でサイクロン式

油分離器を適用する場合に冷媒流量が広い範囲で変化するため，遠心力が支配的な高

流量の領域から重力が支配的な低流量の領域まで油分離率を確保する必要がある．ま

た油分離器では冷凍機油が流入管から容器内へ吹き出すまでその粒径分布が不明確で

あり，とくに圧縮機から吐出した冷媒蒸気は高圧のため冷凍機油の粒径分布計測が困

難となる．さらに，数値予測技術の進歩と計算機の演算速度向上により流れ場の詳細

計算が可能となったが，3 次元数値流体シミュレーションは設計者の作業負荷が大き

く，計算技術の習得に時間を要するため設計への適用には課題がある．このためサイ

クロン式油分離器の改良には，粒径分布の推定と冷媒流量の広い範囲で油分離率を短



112 

 

時間に精度よく予測する手法が必要である．そこで，まず窒素－油を用いて流入管か

ら飛散する油滴の粒径分布を計測し，その結果から冷媒－冷凍機油における油滴の粒

径分布を推定した．次に広範な冷媒流量に対するサイクロン式油分離器の分離率を予

測するため遠心分離と重力分離の両方をモデル化し，先に求めた油滴径と油滴の飛散

位置を変数とするモンテカルロ法を用いて油分離率を予測する手法を提案した．さら

に提案した予測手法を用いてビル用マルチエアコンの運転条件における油分離率を予

測し，実機性能との比較から本予測手法の妥当性を検証した．その結果，以下の結論

を得た． 

 

1) 窒素－油を用いて流入管から飛散する油滴の粒径分布および流量を求めた． 

2) 本予測手法を用いて，実機に搭載した場合の油分離率を予測した結果，油滴の流

入速度を冷媒蒸気の流入速度のおよそ 0.5倍とした場合に，冷媒流量 0.028～0.17 

kg/s の範囲で実験結果と 3 内で一致することを確認した． 

3) また解析結果より，油分離率に占める遠心分離と重力分離の割合を明らかにし，

油分離率がもっとも小さくなる冷媒流量 0.12 kg/s 付近の遷移点は，油だれ流量

の有無に依存することを示した． 

4) さらに，本予測手法を用いて油分離率におけるサイクロン式油分離器の主要パラ

メータの依存性を調べ，とくに容器径と流入管径の依存性が高いことを示した． 

 

第 3章では，余剰の冷媒液を溜める容積を有し，かつ簡易な構造で高い蒸気分離率

を実現できる気液分離器を検討した．気液分離サイクルでは冷媒蒸気と冷媒液を分離

するための高い蒸気分離率を有する気液分離器が不可欠となる．またルームエアコン

室外機に搭載する気液分離器においては，余剰の冷媒液を溜める所望の容積を有し，

かつ簡易な構造で高い蒸気分離率を実現する必要がある．そこで，まず従来型気液分

離器を用いて冷媒循環量を増加したときの蒸気分離率を評価した．次に，従来型気液

分離器で得られた知見から改良方法を考案し，改良気液分離器単体の蒸気分離率を測

定した．さらに改良気液分離器を 7.1 kWクラスのルームエアコンに搭載して冷房性能

を調べた．その結果，以下の結論を得た． 

 

5) 従来型気液分離器では，冷媒流量 0.042 kg/sにおいて，流入管から下向きに気液

二相の冷媒が吹き出し，容器底の冷媒液を乱して液滴を飛散させるため，蒸気分

離率が 60 %まで低下した． 
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6) 蒸気分離率を向上するため，流入管に下穴と横穴を設けた改良気液分離器を考案

した．流入管における慣性力と重力を用いた第 1段気液分離と，容器内壁への衝

突による第 2段気液分離を特徴とし，ほぼ完全分離を実現した． 

7) また，流入管端部の封止加工を容易にするため流入管端部を円管化する改良を試

みた．横穴周長比 Khと冷媒蒸気速度 vsGを適正化することでほぼ完全分離を実現

できた． 

8) さらに，蒸気分離率のウェーバー数 Wes依存性を調べ，Wes＜300の場合にほぼ完

全分離できることを示した． 

9) 改良気液分離器を 7.1 kWのルームエアコンに搭載して冷房能力を評価した結果，

気液分離器を搭載しない従来の冷凍サイクルに比べて冷媒能力を約 3 %増加で

きた． 

 

第 4章では，傾斜設置した扁平管熱交換器で凝縮と蒸発の両条件において，扁平管

内に設けた複数の細径流路に気液二相冷媒を適正に分配可能なヘッダ構造を検討す

るための基礎資料を得ることを目的とした．熱交換器用ヘッダでは，扁平管内に設け

られた複数の細径流路間の分配を対象とした研究はほとんどなされていない．また扁

平管熱交換器が傾斜設置された場合の分配が課題である．さらに凝縮と蒸発で冷媒の

流れ方向が変わるため両条件で伝熱性能を向上できるように冷媒を分配する必要が

ある．このため狭い流路厚さの合流部のモデル試験で分配特性を評価するとともに，

合流部形状を改良した扁平管熱交換器を製作し，傾斜設置した場合の蒸発性能と凝縮

性能を調べた．その結果，以下の結論を得た． 

 

10) 下側4本の流入管と上側 4本の流出管を備えた合流部のモデル試験で気液二相冷

媒の分配特性を評価した結果，設置角度が増加するにつれて，重力方向下側の流

出管の冷媒液分布および熱交換量比が増加した．また設置角度 θ=45 °の場合，重

力方向下側の流出管の熱交換量比が大きく，下側から順に各流出管の熱交換量比

が減少する傾向がみられた．乾き度が増加してもこの傾向は変化せず不均一分配

となった． 

11) 均一分配をはかるため，スリットを中央，上側，下側に設けた 3種類のヘッダ形

状について設置角度 θ=45 °で分配特性を調べた結果，スリットを中央に設けたセ

ンタスリットで均一化できる傾向がみられた．しかしながら，蒸発時に冷媒液を

多く流す必要のある風上側流出管の熱交換量比は，スリットを設けない場合とほ
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とんど差異がみられなかった．一方，下側にスリットを設けたボトムスリットで

は，乾き度の増加とともに風上側流出管の熱交換量比が増加する結果となり，積

極的に冷媒を制御することで蒸発伝熱性能を向上できる可能性が示された．  

12) ボトムスリットで流出管が接続する空間容積を小さくして分配特性を評価した

結果，風上側流出管の熱交換量が増加した．またスリット部の圧力損失は熱交換

器全体に比べて小さく，スリット数や幅の設定範囲が広い．  

13) 凝縮・蒸発の両伝熱性能を向上できる S パススリットを考案した．S パススリッ

トを備えた扁平管熱交換器を製作して蒸発および凝縮性能を評価した結果，蒸発

ではスリットのない熱交換器に比べて θ=0 °, 45 °ともに熱通過率が約 5 %向上し，

凝縮ではスリットのない熱交換器に比べて θ=0 °, -45 °ともに熱通過率が約 10 %

向上し，S パススリットによる冷媒制御の効果を検証できた． 

 

第 5章では，冷凍サイクルシミュレーションを用いてサイクロン式油分離器，改良

型気液分離器，改良熱交換器用ヘッダ（S パススリット）を搭載した冷凍サイクルの

エネルギ効率を調べた．空調機開発では，要求されるエネルギ効率や信頼性を確保で

きるよう，各要素機器を組み合わせて冷凍サイクルを構成する．その結果，以下の結

論を得た． 

14) 7.1 kW クラスのルームエアコンを対象とし，室外および室内の円管熱交換器を

同等熱交換能力，同等管内圧損の扁平管熱交換器に置き換え，従来型気液分離器

を搭載した冷凍サイクルを基準とした場合，サイクロン式油分離器，改良気液分

離器，改良熱交換器用ヘッダを個々に適用した際の冷房 COP寄与度は 0.04 %，

3.2 %，2.9 %である． 

15) すべての要素を冷凍サイクルに適用することで冷房 COPを約 5.7 %改善し，さら

に油分離器による冷凍機油の流出抑制で高い信頼性を確保できる． 

 

以上，空調機内の気液二相流の分離・分配をともなう要素機器である，サイクロン

式油分離器の予測モデルの構築，気液分離器の分離率の向上，細径流路を備えた扁平

管のヘッダ内の流量分配特性の把握と改良をおこない，空調機のエネルギ効率向上を

実現した． 
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