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1.1  熱輸送デバイスの必要性 
今日，ノートパソコン，タブレット，スマートフォンなどの電子機器に対しては，薄型
化，小形化への要求がさらに高まっている．これにより，電子機器内の発熱源が密集する
ようになり，放熱や冷却に使用できる空間が狭くなっている．加えて，電子機器の高性能
化により消費電力が著しく増加し，それに伴い発熱量が増大している．図 1.1に電子機器
の主要な発熱源であるCPUの発熱密度の年代推移を示す．このCPUの発熱密度の推移は，
Stanford大学が提供するCPUに関するデーターベース[1,2]に基づき作成した．図 1.1から，
昨今，CPU 発熱密度は，その増加量は抑えられてきているものの，高止まりの傾向にあ
ることがわかる．1990 年代には，ホットプレートの発熱密度 ( 2~10 W/cm ) を超え，近
年では，電力用ボイラーの発熱密度 ( 2~100 W/cm ) に達しているといわれている[3]．こ
の発熱密度の増加は，CPUの温度上昇を引き起こし，CPUの異常動作を誘発するばかり
ではなく，最悪の場合には CPU が熱破壊するに至る．また，この発熱密度の増加による
温度上昇は，電子機器利用者の安全面に関しても問題を発生させる．具体的には，⻑時間
皮膚に触れて使用する機器では，表面温度を一定温度以下に抑えないと，低温やけどの危
険がある[4]．このような現状から，より小さく，より高い熱輸送性能を持つ冷却技術が必
要とされている．また，LEDも照明への利用の普及拡大に伴い，高発熱密度化が予想され
る．LED は CPU と同様に半導体であり，熱に弱い．LED において光変換ロスは熱にな
り，その結果，LEDの温度が上昇することにより，寿命が短縮したり，光束が低下したり

図 1.1  CPU発熱密度の年代推移．
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するという問題が生じている[5]．LEDパッケージは，表面積が小さいために放熱が難しく，
熱的に厳しい環境にある． 
以上のように，発熱密度の増加に伴い半導体素子の冷却が問題となっており，この半導
体素子の冷却のために，より小さく，より高い熱輸送性能をもつ熱輸送デバイスが必要と
されている．その熱輸送デバイスの 1つとしてヒートパイプが挙げられ[6,7]，代表的な形式
であるウィック式ヒートパイプおよびサーモサイフォン式ヒートパイプがこれまで多く
用いられている．これらヒートパイプは，いずれも作動流体の相変化（蒸発・凝縮）の潜
熱を利用して熱輸送を行うものである．次節では，これらヒートパイプについて概説する
とともに，小形高性能熱輸送デバイスという観点からの従来のヒートパイプにおける問題
点を指摘する． 

1.2  ヒートパイプ 
これまで電子機器の冷却方法の 1つとして，形状の自由度や高い熱輸送性能の観点から，
ヒートパイプが多く用いられている．加えて，ヒートパイプは，ポンプなどにより外部か
らの動力の供給することなく作動させることができるという利点がある．このヒートパイ
プを用いることにより，電子機器内の冷却が困難な場所から熱を引き出し，冷却を容易に
行うことができる場所へ移動させることができる．例えば，ノートパソコンでは，ヒート
パイプを用いて，CPU で発生した熱をアルミ板や機器筐体側へ移動させて，ファンで外
気へ放熱させるという方法[6,7]が行われている．つぎに，代表的なヒートパイプの形式であ
るウィック式ヒートパイプおよびサーモサイフォン式ヒートパイプについて説明する． 

ウィック式ヒートパイプ 
図 1.2にウィック式ヒートパイプの構造と作動原理に関する模式図を示す．ウィック式
ヒートパイプは，毛細管力を利用することにより，冷却部の内壁に凝集した作動流体を加
熱部に還流させるため，ヒートパイプ管内面には毛細管構造（ウィック）が設けてある．

図 1.2  ウィック式ヒートパイプ．
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毛細管構造として，金網，繊維，焼結金属などの多孔質，細い溝（グルーブ）などが用い
られる．コンテナと呼ばれる密閉容器内に封入された作動流体は，除熱対象である加熱部
から蒸発に伴う潜熱により熱を受け取り，発生した作動流体蒸気は，冷却部で凝縮するこ
とにより放出される．そして，冷却部で凝集した作動流体は，ウィックの毛管力により加
熱部へ戻される． 

サーモサイフォン式ヒートパイプ 
図 1.3にサーモサイフォン式ヒートパイプの構造と作動原理に関する模式図を示す．サ
ーモサイフォン式ヒートパイプは，重力を利用することにより，冷却部の管内壁に凝縮し
た作動流体を加熱部に還流させるため，加熱部を下側，冷却部を上側（ボトムヒート）に
する必要がある．作動流体は，底部の加熱部に液溜りを形成し，沸騰熱伝達により除熱対
象である加熱部を冷却する．発生した作動流体蒸気は，上部の冷却部で凝縮することで冷
却部に放熱し，凝縮した作動流体は，重力によりコンテナ内壁を流下し加熱部へ戻る． 

これらウィック式ヒートパイプやサーモサイフォン式ヒートパイプといった従来のヒ
ートパイプには，小形で高密度な熱輸送デバイスという観点からすると，次に示すような
いくつかの欠点が指摘されている[8]． 

1. 熱輸送量限界が存在し，細径化とともに急速に低下すること． 
2. 熱輸送量がヒートパイプ内の不凝縮性気体濃度に敏感であること． 
3. ウィック式ヒートパイプでは，液体の還流を駆動するための内部構造を必要とし，

図 1.3  サーモサイフォン式ヒートパイプ．
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細径化に限界があること． 
4. サーモサイフォン式ヒートパイプでは，設置姿勢に制限があること． 

前述したように，ウィック式ヒートパイプやサーモサイフォン式ヒートパイプでは，凝縮
部から蒸発部への液の還流が毛管力あるいは重力により行われる．また，その他のヒート
パイプとして，加熱部と冷却部の間をつないだループ構造において毛管力によって作動液
体を駆動させることにより一方向循環流で動作するループヒートパイプ，あるいは作動液
体の冷却部から加熱部への還流方法として遠心力を用いた回転式ヒートパイプなどがあ
る．これらヒートパイプとは異なる熱輸送機構をもつものとして自励振動ヒートパイプ
（Pulsating Heat Pipe, PHP，または Oscillating Heat Pipe, OHP）が，今後の高性能な
熱輸送デバイスとして注目される．この自励振動ヒートパイプは，いくつかの製品が開発
され，実用化[9,10]がはじまりつつある． 

1.3  自励振動ヒートパイプ 
1.3.1  自励振動ヒートパイプの特徴    

自励振動ヒートパイプは，TS ヒートロニクス株式会社の技術者であった赤地久輝によ
り考案されたもの[11–14]である．図 1.4に示すように，自励振動ヒートパイプは，加熱部と
冷却部の間を何回も往復する細管流路内を真空排気した後に，作動流体を流路に対する体
積比で約 50 %程度封入したものである．そのため，流路内で気液二相状態となっている．
加熱部と冷却部の圧力差により，表面張力により形成された液柱が自励的に振動を発生し，

図 1.4  自励振動ヒートパイプの模式図．
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高い熱輸送性能が得られる．図 1.4(a)に示すような流路の両端を封止した場合を非ループ
型，図 1.4(b)に示すような流路の両端を連結した場合をループ型と呼ぶ．ループ型では振
動流だけではなく，条件により一方向循環流も発生することが知られている．従来のヒー
トパイプが作動液体の駆動力に毛細管力（ウィック式ヒートパイプ）や重力（サーモサイ
フォン式ヒートパイプ）を利用するのに対して，自励振動ヒートパイプでは，高温部と低
温部との間で生じる圧力差を駆動力としている．また，従来のヒートパイプでは，管の中
心部を蒸気が流れ，管壁に沿って液が還流するので，作動流体の流れは方向が決まってい
るのに対して，自励振動ヒートパイプでは，気液二相の振動流である．また，自励振動ヒ
ートパイプでは，潜熱輸送と顕熱輸送を同時に行うことができるため，従来のヒートパイ
プより高い熱輸送能力が得られる[13,14]と考えられている．図 1.5に自励振動ヒートパイプ
における潜熱輸送と顕熱輸送の概念図を示す．ここで，潜熱輸送は，図 1.5(a)に示すよう
に作動流体が加熱部で沸騰・蒸発し冷却部で凝縮する，または断熱部で凝縮し流路壁熱伝
導および液柱の往復振動により冷却部へ熱が輸送されるという気液の相変化に基づく熱
輸送である．一方，顕熱輸送は，図 1.5(b)に示すように流路内を往復する作動流体が加熱
部で流路壁から熱を受け取り，断熱部での流路壁との熱の授受および冷却部で流路壁へ熱
を放出するという対流熱伝達に基づく熱輸送（ドリームパイプ効果[15]）である． 
自励振動ヒートパイプは，前節で述べたような従来のヒートパイプにおいて指摘されて
いる欠点を克服することができると考えられる．例えば，自励振動ヒートパイプでは，不
凝縮性気体の影響を受けにくいと報告[14]されており，実用の観点から見て有利であると考
えられる．加えて，自励振動ヒートパイプは内部構造を持たないため，コンテナ内壁に毛
管構造を有するウィック式ヒートパイプと比較して，細径化に適している．さらに，平板

図 1.5  潜熱輸送と顕熱輸送の模式図．
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に溝を彫ることにより自励振動ヒートパイパイプを作成すると，冷却対象に対して面で接
触することができるため，効率よく除熱できるという利点がある．これは，すでにヒート
レーンという商品名で販売されている．また，重力の影響を受けにくく，設置姿勢による
熱輸送能力の変化が小さいとの報告[16]もあり，設置姿勢がボトムヒートに制限されるサー
モサイフォン式ヒートパイプと比較して，設置の自由度が高いと考えられる． 

1.3.2  先行研究 
この自励振動ヒートパイプに対しては，動作機構の解明を目的とした基礎的研究から，
熱輸送性能向上を目的とした応用的研究まで幅広く行われている．本論文では，熱輸送機
構に着目するため，基礎的研究を中心に先行研究を述べる．流路内の作動流体の挙動を観
察するため，透明なガラス管を用いた実験が多く行われている．例えば，細田ら[17,18]・⻄
尾ら[19,20]は，ガラス管を用いた可視化実験において，高速度ビデオカメラを用いて，管内
流れにおける気液混相を観察した．作動流体の封入率が高いとき単純な周期的な流動様式
を観察し，蒸気プラグの⻑さの時間変化に基づき，作動流体の相変化による潜熱輸送量が
推定されている．Shafiiら[21]は，自励振動ヒートパイプにおける液スラグと蒸気プラグの
流れに対して，単純な数学的モデルを提案した．蒸発・凝縮熱伝達係数は一定であると仮
定している．Zhang ら[22]は，Shafii らにより提案されたモデル[21]を改善した．この改善
されたモデルは，表面張力や液膜内の熱伝達の効果を含むものである．これらモデルに基
づいた数値解析結果から，Shafii ら[21]・Zhang ら[22]は，自励振動ヒートパイプにおける
熱伝達は，主に顕熱輸送によるものであると述べている．Dobson[23,24]は，液膜の効果を含
む単純なモデルを用いて，開口端型自励振動ヒートパイプのメカニズムを研究した．この
モデルでは，液膜の厚さと相変化の熱伝達係数は，一定であるとしている．Das ら[25]は，
リザーバーに接続した毛細管から構成される単純な自励振動ヒートパイプの実験データ
を示し，気液界面における 2相平衡状態を考慮した膜蒸発・膜凝縮モデルを提案し，実験
結果と膜蒸発・膜凝縮モデルに基づく数値解析結果を比較している．加えて，Nikolayev[26]

は，この膜蒸発・膜凝縮モデルを応用し，多ターンの自励振動ヒートパイプをシミュレー
ションしている．Rao ら[27,28]は，はじめ Das ら[25]により提案された実験装置を改良した
実験装置を用いた実験結果を示している．この改良した実験装置は，加熱部・冷却部を含
めて流路壁は完全に透明であり，全体の液膜の挙動を観察することが可能になった．これ
により，液膜における蒸発・凝縮の複雑な挙動を理解できるようになった．Senjayaら[29–

32]は，作動流体挙動の可視化実験結果に基づき，加熱部での気泡発生を考慮した数値解析
を行っている．さらに，発生した Taylor 気泡を取り囲む液膜における蒸発・凝縮を考慮
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するとともに，液膜内での流動も検討している．奥山ら[33]・Kato ら[34]は，冷却部に液リ
ザーバーをもつ単一の直管の自励振動ヒートパイプにおける熱輸送を実験的に調査し，液
膜への凝縮による潜熱輸送，振動する液柱による熱拡散，熱輸送管と液リザーバーの間の
液交換の 3つの要素により，熱輸送機構を特徴づけている．嶋崎ら[35]・⻑崎ら[36–38]は，自
励振動ヒートパイプの最も単純な場合として，通常の蛇行管から 1ターンを抜き出し，両
端を加熱・中央部分を冷却した直線流路を用いた実験を行い，液柱の自励振動機構を調べ
た．この一連の研究により，気体圧力変動と液柱振動の関係や液柱の振動周波数と振動振
幅が熱輸送に及ぼす影響などを示している．また，高野ら[39–41]は，1ターン部分を取り出
した実験では評価しきれない熱輸送機構を評価するために，各ターン間の相互作用を考慮
に入れた 2ターンの自励振動ヒートパイプを用いて可視化実験を行い，液柱振動と蒸気圧
力変化の関係について議論している． 
ここまで議論したように，実験的アプローチ・数値的アプローチの両面から，これまで
数多くの研究が行われてきた．そして，いくつかの自励振動ヒートパイプに関する研究の
レビュー記事[42–45]がまとめられ，さらに，自励振動ヒートパイプに関する知見を整理した
成書[46]が出版されるに至っている．しかしながら，自励振動ヒートパイプの動作機構と熱
輸送機構はいまだ十分に解明されておらず[45]，このため，自励振動ヒートパイプの熱輸送
性能の正確な予測が困難であり，自励振動ヒートパイプの実用化を妨げる大きな要因とな
っている．これは，自励振動ヒートパイプは単純な構造であるにもかかわらず，その流路
内における熱流動現象は複雑であるためである．例えば，自励振動ヒートパイプの熱輸送
において，顕熱輸送と潜熱輸送の両方が行われることが特徴であるにも関わらず，その顕
熱輸送と潜熱輸送の熱輸送に対する寄与の割合は，いまだ十分に明らかにされていない．
図 1.5に関連して説明したように，顕熱輸送は，壁と作動流体の間の対流熱伝達に基づく
熱輸送であり，潜熱輸送は，加熱部での蒸発と冷却部での凝縮という作動流体の相変化に
基づく熱輸送である．熱輸送に対する顕熱輸送・潜熱輸送の役割を理解することは，自励
振動ヒートパイプにおける熱輸送機構の詳細を理解し，最適な作動流体を選択し，熱輸送
性能向上指針を得ることにつながる．先行研究においては，自励振動ヒートパイプの熱輸
送全体に対して，顕熱輸送が支配的であることが，実験的研究[20]・数値解析研究[21,22]から
示されている．一方，熱輸送全体に対する潜熱輸送の寄与は流動様式に依存する[47]ことが
述べられており，液膜が⻑く形成される環状流が存在するとき潜熱輸送が重要な役割を果
たす可能性を示唆している．このように，自励振動ヒートパイプにおける顕熱輸送・潜熱
輸送の役割を理解するために，さらなる実験的研究が必要である． 
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1.4  本研究の目的と構成 
1.4.1  本研究の目的 
自励振動ヒートパイプの構造は単純であり，それが大きな⻑所でもあるが，その中で生
じている熱流動現象すなわち相変化を伴う細管内気液二相の往復振動流の流れと伝熱は
複雑であり，第 1.3.2 項で整理したように従来多くの研究が行われてきたものの，その動
作機構および熱輸送機構はいまだ十分に解明されていない．そこで，図 1.6(a)で示す通常
の複数ターンの自励振動ヒートパイプを図 1.6(b)のように 1 ターン分だけ切り取って図
1.6(c)のように直線状とし，自励振動ヒートパイプを最も単純な形状にする．これに関し
ては，すでに先行研究[35–38]において検討されており，種々の加熱量における液柱の振動周
波数と振動振幅，気体圧力変動波形と液柱振動の関係が調べられている．また，流路内で
液柱が正弦波的に振動することが確認されている．しかし，実際の自励振動ヒートパイプ

図 1.6  本研究における実験方法の模式図．

加熱部 冷却部

加熱部 冷却部

加熱部 冷却部 加熱部

加熱部 冷却部

気相 液柱往復振動

加振器

液柱往復振動作動流体蒸気 作動流体蒸気

液柱往復振動

(a) 通常自励振動
ヒートパイプ．

(b) 1ターン自励振動
ヒートパイプ．

(c) 1ターン直線流路自励振動ヒートパイプ．

(d) 半ターン直線流路自励振動ヒートパイプ．

液柱往復振動

作動流体蒸気

作動流体蒸気

単成分系：作動流体蒸気
［潜熱輸送］+［顕熱輸送］

2成分系：大気圧空気
［顕熱輸送］
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においては，多くのパラメーターが複雑に関連しており，1 つのパラメーターが熱輸送に
及ぼす影響を分離することは難しい．例えば，加熱部への入力熱量を変化させると，液柱
の振動周波数と振動振幅はそれぞれ変化してしまう．液柱振動による熱輸送機構の詳細を
把握するには，任意の振動周波数および振動振幅において流路内の液柱を強制振動させる
実験が必要と考えられる．そこで，本研究では，自励振動ヒートパイプにおける熱輸送機
構を解明することを目的として，図 1.6(d)に示すように加熱部と冷却部を設置した流路内
において作動液体を機械的に往復振動させて自励振動ヒートパイプにおける流動と熱輸
送現象を模擬し，振動する作動流体における顕熱輸送と潜熱輸送の寄与を実験的に評価す
る．自励振動ヒートパイプにおける熱流動現象に対応する顕熱輸送と潜熱輸送が同時に行
われる単成分系と顕熱輸送のみが行われる 2成分系を比較することにより，実際の自励振
動ヒートパイプにおいて分離して評価することが困難である顕熱輸送・潜熱輸送をそれぞ
れ評価する．また，これら顕熱輸送・潜熱輸送の液柱振動パラメーター依存性も明らかに
する．さらに，測定した蒸気圧力の時間変化から蒸気質量の時間変化を推算することによ
り，作動流体の相変化挙動の詳細を把握する．これら実験結果をもとに，自励振動ヒート
パイプにおける潜熱輸送モデルを構築する．また，顕熱輸送における詳細な熱輸送機構を
理解することを目的として，往復振動する液柱による顕熱輸送の数値計算を行う．加えて，
自励振動ヒートパイプの熱輸送のメカニズムの理解において，往復振動する液柱により流
路内壁面に生ずる液膜は熱輸送に大きく影響するため，流路内を往復振動する液柱により
生ずる液膜の厚さを実験的に評価するとともに，その測定結果に基づき，液膜厚さの予測
式を提案する． 

1.4.2  本論文の構成 
本論文は，自励振動ヒートパイプ内において生じる液柱の往復振動に伴う熱輸送につい
て研究を行ったものである．全 6章より構成され，以下に各章の概要を示す． 
第 1 章「緒論」では，研究の背景について述べ，本研究の目的を明らかにした．まず，
高性能な熱輸送デバイスが必要とされている背景について述べ，そのなかで，新しい熱輸
送デバイスの 1つとして注目されている自励振動ヒートパイプについて述べた．次に，こ
れまでの自励振動ヒートパイプに関する過去の研究の概略について述べた．以上を踏まえ，
本研究の目的を示した． 
第 2章「実験装置および実験方法」では，本研究で用いる実験装置および実験方法につ
いて説明する．この実験装置は，流路内の液柱を正弦波的に振動させることにより，実際
の自励振動ヒートパイプにおける熱流動現象を模擬するものである．このとき，気相を作
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動流体蒸気（単成分系）および大気圧空気（2成分系）として実験を行う．単成分系では，
作動流体の相変化による潜熱輸送，および流路壁と液柱との間の対流熱伝達による顕熱輸
送が行われ，2成分系では，顕熱輸送のみが行われる．これら 2つの系を比較することに
より，潜熱輸送と顕熱輸送をそれぞれ分離して評価することを可能にすることを述べる． 
第 3章「液柱振動による熱輸送の実験的研究」では，主に作動流体としてエタノールを
用いた流路内液柱の強制振動実験を行い，自励振動ヒートパイプにおける熱流動現象を模
擬することで，これまで分離して評価することが困難であった潜熱輸送と顕熱輸送のそれ
ぞれを実験的に評価し，これら潜熱輸送・顕熱輸送における液柱振動振幅や振動周波数な
どの液柱振動条件依存性について議論する．次に，流路壁温度の時間変化測定に基づき，
液柱の移動に伴い生じる残留液膜の相変化挙動の詳細について考察する．さらに，単成分
系における蒸気圧力の時間変化測定に基づき，蒸気質量の時間変化を推算する．この蒸気
質量の時間変化と液柱先端変位の関係に基づき，液柱先端が加熱部近傍に存在するときに，
作動流体蒸気が液柱先端に凝縮するという直接接触凝縮による潜熱輸送を明らかにする．
また，これまで作動流体として用いてきたエタノールに加えて，FC-72およびイオン交換
水も作動流体として用いて実験を行い，作動流体の種類が熱輸送特性に与える影響につい
ても議論する．これから，顕熱輸送における作動流体の熱物性値依存性が，ドリームパイ
プのそれと同様であることを明らかにするとともに，潜熱輸送の熱輸送特性を得る．これ
ら，実験から得られた知見を踏まえて，液膜における作動流体の相変化に着目をした熱輸
送モデルを提案する． 
第 4章「液柱振動による顕熱輸送の数値解析」では，はじめに，数値解析に用いる基礎
方程式について説明するとともに，計算手法を示す．この数値解析によって得られた結果
から，液柱の往復振動に伴う顕熱輸送の詳細について議論する．まず，数値解析により得
られた流路壁温度分布と実験から得られた温度分布を比較し，数値解析結果と実験結果に
おいて良好な一致が見られることを確認する．さらに，液柱振動条件に対する詳細な流路
壁温度分布の変化に基づき，液柱の往復振動により生じる顕熱輸送の詳細について議論す
る．つぎに，種々の液柱振動条件における熱輸送量に関して，数値解析と実験結果を比較
することにより，作動液体が加熱部で直接熱交換する効果の違いを明らかにする．このよ
うな数値解析結果と実験結果との比較から，液柱先端に存在する先行液膜が，顕熱輸送に
与える影響について明らかにする． 
第 5章「液柱の往復振動により生ずる液膜厚さの測定」では，液柱の往復振動により流
路内壁面に生じる液膜の厚さを評価した結果を整理する．平均キャピラリー数を用いるこ
とで，測定した液膜厚さを整理することができることを示す．また，過去の研究で提案さ
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れている液膜厚さの予測式により得られる液膜厚さと比較することにより，液膜が往復振
動する液柱により形成される影響および流路断面が正方形である影響について議論する．
さらに，この液膜厚さ測定結果に基づき，液膜形成のモデルを構築し，種々の無次元数を
用いた液膜厚さの予測式を提案する．加えて，平均キャピラリー数のみをパラメーターと
した簡易な液膜厚さ予測式も提案する． 
第 6章「結論」では，本研究での流路内液柱の強制振動実験，顕熱輸送に関する数値解
析，および往復振動する液柱により生ずる液膜厚さ測定により得られた成果をまとめると
ともに，さらに今後の研究課題についても言及する． 
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2.1  実験装置 
2.1.1  実験装置概要 
図 2.1に実験装置の概略図を示す．実験装置は大きく分けて，作動液体が往復振動する
試験部分である流路，その作動液体を往復振動させる加振器から構成される．また，計測
に関しては，流路内を往復振動する作動液体を測定および観察する高速度ビデオカメラ，
流路壁温度や作動流体蒸気圧力などを測定・記録するデータロガーから構成される．はじ
めに，流路について説明する．断面 2 × 2 mm2，⻑さ 160 mmの溝流路を設けた銅板（幅
4 mm，厚さ 3 mm）の 1面に透明ポリカーボネイト板を密着し，流路内部を可視化した．
この銅板の加熱部（⻑さ 50 mm）は，カートリッジヒーターを圧入した銅ブロックを押し
付けることにより加熱を⾏い，冷却部（⻑さ 60 mm）は，冷却水ジャケットにより冷却し，
冷却部温度を一定とした．また，断熱部（⻑さ 50 mm）は，ベークライトのブロックが押
し付けられている．流路壁温度測定のために，流路壁外表面から深さ 0.5 mmの位置に T

図 2.1  実験装置概略．
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型熱電対（素線径 0.1 mm）が設置されている．位置 xは加熱部流路端から冷却部方向へ
の距離である．実際の自励振動ヒートパイプと同じように気体の圧縮比を小さくするため
に，蒸気チャンバー（内容積 5.6 cm3）が，流路加熱部端につながっている．蒸気チャン
バー部での作動流体蒸気の凝縮を防ぐために，蒸気チャンバー外面に巻きつけたテープヒ
ーターにより，蒸気チャンバーを加熱した．蒸気チャンバーでは，蒸気圧力を測定するた
めに蒸気チャンバー端部に差圧計が設置されている．また，蒸気温度を測定するために，
蒸気チャンバー中心部分に T型シース熱電対（シース径 1 mm）もコンプレッションフィ
ッティングを介して挿入されている．流路の冷却部側は，ベローズを介してピストン−ク
ランク機構よりなる加振器につながれており，これらにより，流路内の作動液体を正弦波
的に振動させ，実際の自励振動ヒートパイプにおける熱流動現象を模擬した．流路可視化
窓上方には，高速度ビデオカメラが取り付けられている．この高速度ビデオカメラで取得
した画像に基づいて，液柱先端位置（すなわち，気液界面）の時間変化が測定された．実
験装置内に封入する作動流体は，封入前に加熱脱気または減圧脱気を十分に⾏ったものを
用いた． 

2.1.2  実験装置詳細 
流路 
図 2.2に流路の模式図を示す．流路内径は，作動流体の表面張力により，液プラグが容
易に形成できる程度にまで小さくした．この作動流体と管内径の関係については，細田ら
[17]により，液プラグの形成される最大管直径が， 

 
( )max

L V

1.84D
g

σ

ρ ρ
=

−
 (2.1) 

で求められることを，気液界面形状の方程式に基づき液プラグが形成される条件を探索す
ることにより導出されている．ここで， σは表面張力，gは重力加速度，ρLは液体の密度，
ρVは気体の密度である．ここで，本研究で主に用いるエタノールについて温度 370 Kの場
合で最大管直径を計算すると， max

2.76 mmD = となる．このことから，本実験装置では，
管直径をより小さい 2 mmとすることにした．また，式 (2.1)中の最大管直径 Dmaxは，液
体の密度に対して気体の密度が十分に小さい場合，⽑管⻑（キャピラリー⻑） 

 c

L

l
g

σ

ρ
=  (2.2) 
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におよそ比例する．この⽑管⻑は，一般に 2 mm程度[48]であることが知られており，他の
作動流体でも先ほど示したエタノールに対する最大管直径と同程度であると推測され，管
直径 2 mmを採用した流路では，多くの作動流体において液プラグが形成されると考えら
れる．本研究では，流路加工の容易性や 1ターン直線流路を用いた自励振動ヒートパイプ
に関する先⾏研究[35−38]との対応を考慮した結果，幅（水力直径）2 mmの正方形断面流路
を採用することにした．また，流路壁厚さは，実際の自励振動ヒートパイプで用いられる
管肉厚に近づけるため，機械加工が可能な範囲で薄くし 1 mmとした．さらに，流路の 1

面を可視化面とすることから，幅 4 mm，厚さ 3 mmの金属板に 2 × 2 mm2の正方形溝を
加工することにより流路を形成することにした．加えて，流路裏側から直径 0.5 mm，深
さ 0.5 mmの熱電対設置用の穴を設け，T型熱電対（石川産業 PET-0.1-03，素線径 0.1 mm）
を熱伝導性接着剤（藤倉化成 ドータイト D-500）で穴最深部に接着した．流路材料は，
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熱伝導率が大きく，多くのヒートパイプで用いられている銅を使用した．この流路内の作
動液体の挙動を観察するために，溝流路を設けた銅板の 1面に透明ポリカーボネイト板を
密着させ，Oリング (AS568-046) を用いることで真空気密を実現した． 

加熱部（⻑さ 50 mm）は，カートリッジヒーター（坂口電熱 HI-SDロッドカートリッ
ジヒーター05051006）を圧入した銅ブロックを流路銅板に押し付けることにより加熱さ
れた．加熱ブロックと流路銅板の間には，接触熱抵抗を低減させるために，伝熱グリース
（ワイドワーク シルバーグリス WW-ST-801，熱伝導率 8.5 W/m·K）を塗布した．流路
加熱部端には，蒸気チャンバー（内容積 5.6 cm3）が取り付けられている．この蒸気チャ
ンバーは，実際の自励振動ヒートパイプと同じように気体の圧縮比を小さくするために取
り付けられている．蒸気チャンバー部における作動流体蒸気の凝縮を防ぐために，蒸気チ
ャンバー外面に巻きつけたテープヒーター（クレイボン C-16）により，蒸気チャンバー
を加熱するとともに，その周囲を断熱材（エアロフレックス）で覆った．蒸気チャンバー
先端は，クロス分岐構造になっており，流路内蒸気圧力を測定する差圧計（Honeywell 

26PCCFA1G），蒸気チャンバー中心部分の温度を測定するための T 型シース熱電対（山
里産業，シース径 1 mm）を設置するためにコンプレッションフィッティング，およびボ
ールバルブ（Swagelok SS-43GF2）が取り付けられている．この蒸気チャンバー先端に設
置されたボールバルブは，流路内を大気開放状態にするときに用いられる．断熱部（⻑さ
50 mm）は，ベークライトにより作成されたブロックを押し付けることにより，流路外壁
面からの熱流出を抑えるようにしている．冷却部（⻑さ 60 mm）は，冷却水ジャケットを
流路銅板に押し付け，循環恒温水槽で一定温度に保った冷却水を流すことにより冷却した．
冷却水ジャケット内部には，内部には直径 3 mmの冷却水流路が設けられている．冷却水
ジャケットと流路銅板の間には，加熱部と同様に，接触熱抵抗を低減させるために伝熱グ
リースを塗布した．また，流路外壁に設置された熱電対（素線径 0.1 mm）は，加熱ブロ
ック，断熱ブロック，冷却ジャケットのそれぞれに設けられた細穴（直径 1 mm）から取
り出されている．流路冷却部端は，流路内の作動液体を往復振動させる加振器へつながっ
ている．また，コンプレッションフィッティングを介して K型シース熱電対（岡崎製作所，
シース径 0.5 mm）が流路冷却部端に設置されており，流路内の作動液体温度を測定した．
加えて，実験装置近傍に T型シース熱電対（山里産業，シース径 1 mm）を設置し，周囲
環境温度を測定した． 

加振器 
図 2.3に加振器の概略図を示す．加振器は，モーター・クランク・レバー・ピストン・
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ベローズ・バルブにより構成されている．モーターに取り付けられたクランク機構により，
回転運動を往復振動に変換する．その往復振動は，ベローズ（ベローズ久世 継目無金属
ベローズ No.11，有効断面積 66.8 mm2）を介して，作動流体に伝えられる．クランク半
径 Rは0 mm 15 mmR< < 範囲で変化させることができ，ベローズの一端に固定されたピ
ストンの振動振幅を調整することができるようになっている．このクランクには，サーボ
モーター（オリエンタルモーター GL550GD-AF）が取り付けられている．このサーボモ
ーターは，減速機（オリエンタルモーター 5GD5K）が取り付けられているとともに，付
属のスピードコントローラーにより回転数を任意に変化させることができる．コネクティ
ングロッド⻑は 200 mm，クランク半径は最大で 15 mmであることから，連桿比 L Rλ =

は 13.3λ≥ となり十分に大きく，振動波形の正弦波からのずれは無視することができる．
また，コネクティングロッドとピストンの間のレバー（レバー比 3:1）によりベローズに
与える振動振幅を小さくしている．ベローズの一端は，閉止フランジを介して，ピストン
−クランク機構に接続されている．他方は，クロス分岐構造に加工されたブロックに接続
され，そのブロックは，真空ポンプ（真空機工 GCD-135XA）へ接続されたバルブ，シリ
ンジに接続されたバルブおよび流路に接続されている．このベローズが，サーボモーター
駆動のピストン−クランク機構により加振され，ベローズの内容積が正弦波的に変化する
ことにより，流路内の作動液体が正弦波的に振動する．また，振動時におけるベローズの
座屈を防ぐために，テフロン製のガイドが外側から取り付けられている． 

図 2.3  加振器概略．
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作動流体 
本研究では，作動流体として，エタノール（和光純薬工業 054-00466）を主に用いた．
これは，エタノールは温度変化に対する飽和蒸気圧の変化が大きく，自励振動ヒートパイ
プ内の液柱振動が生じやすいため，多くの自励振動ヒートパイプにおける先⾏研究におい
て用いられており，先⾏研究との比較が容易となるからである．また，作動流体の種類が
熱輸送特性に与える影響を検討した実験（実験方法の詳細に関しては第 2.2節を参照）で
は，エタノールに加えて，イオン交換水および FC-72（3M）も併せて用いた．本研究で

図 2.4  飽和蒸気圧と温度の関係．
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表 2.1  実験に用いた作動流体の熱物性値．

［温度 T= 25 °C］ エタノール 水 FC-72

密度 ρ (kg/m3) 785 997 1675

比熱 cp (kJ/kg� K) 2.43 4.18 1.05

粘性係数 µ (mPa� s) 1.09 0.90 0.64

動粘度 ν (mm2/s) 1.39 0.90 0.38

熱伝導率 k (W/m�K) 0.17 0.61 0.06

蒸発潜熱 hfg (kJ/kg) 855 2257 88

表面張力 σ (mN/m) 22 72 10

Prandtl数 Pr 15.9 6.2 11.7
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用いたエタノール，水，および FC-72に関して，表 2.1に代表的な熱物性値を，図 2.4に
飽和蒸気圧特性を示す．本研究で用いたいずれの作動流体も加熱脱気または減圧脱気を⾏
い，作動流体中に溶存している不凝縮気体を放出させた．加熱脱気は，作動流体をビーカ
ーに入れ，ホットプレート（アズワン CHP-170AN）を用いて加熱を⾏った．加熱を開始
すると，液体中から細かい気泡が発生するのが確認され，加熱により液体中に溶存する不
凝縮気体が放出されていることを確認した．加熱は作動流体が沸騰するまで十分に⾏い，
その後室温まで冷却した作動流体を実験に用いた．減圧脱気は，一方を封止した真空トラ
ップ（アズワン TRAP-02）に作動流体を封入し，真空トラップ内を真空ポンプで減圧し
た．減圧を開始すると，液体中から細かい気泡が発生するのが確認され，減圧により液体
中に溶存する不凝縮気体が放出されていることを確認した．減圧は作動流体が沸騰するま
で十分に⾏い，その後室温まで温まった作動流体を実験に用いた． 

2.1.3  実験装置気密性の検証 
流路内部では，作動流体の蒸発・凝縮を伴う熱輸送が⾏われる．そのため，流路内部に
空気などの不凝縮気体が侵入すると，気相拡散抵抗が大きくなり，熱輸送性能が低下し，
実際の自励振動ヒートパイプ内の熱流動現象を模擬することができなくなる．そこで，作
動流体を封入する前に，実験装置の気密性を評価した．この気密性は，単位時間あたりに
装置内部圧力の増加量（漏れ速度d dP t）により評価した．つぎに，漏れ試験の方法を説
明する．図 2.5に実験装置の気密性を評価するときの配管を示す．圧力の測定には静電容

図 2.5  気密性の検証のための配管．
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量型圧力計（Setra Vactron760）を用いた．はじめに，バルブ A・バルブ Cを開，バルブ
Bを閉にした後，真空ポンプを用いて実験装置内部を十分に真空排気した．その後，バル
ブ C を閉にし，流路と加振器を合わせた実験装置全体の圧力変化を測定した．このとき，
系内圧力が環境温度の影響を受けないようにするため，空調を用いて環境温度を 25 °Cで
一定となるようにした． 

図 2.6に測定した実験装置全体の圧力と漏れ速度の時間変化を示す．はじめ，固体表面
からの吸着気体の放出（アウトガス）の影響により圧力は比較的急峻に上昇する[49]が，時
間経過とともに漏れ速度は減少し，十分に時間が経過すると，およそ 0.05 kPa/hourとな
る．本実験の所要時間は約 5時間であり，不凝縮気体が流路内に浸入することにより圧力
が 0.25 kPa程度上昇すると推定される．それに対して，実験中の流路内圧力は約 29 kPa

（エタノール 45 °Cの飽和蒸気圧）であり，実験中の不凝縮気体の浸入による圧力上昇は，
装置内システム圧力に対して約 0.86 %である．以上から，流路と加振器を合わせた実験装
置全体において気密性は保たれており，流路内部への不凝縮気体の浸入が実験結果に与え
る影響は無視することができると判断した． 

2.2  実験方法 
2.2.1  実験方法概要 
前節で説明した実験装置を用いて，流路内の作動液体を正弦波的に振動させ，実際の自
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図 2.6  実験装置内圧力と漏れ速度の時間変化（漏れ試験結果の一例）．
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励振動ヒートパイプにおける熱流動現象を模擬し，以下の実験を⾏い，実験的に顕熱輸
送・潜熱輸送を評価した．顕熱輸送・潜熱輸送を同時に評価する実験（以下，単成分系と
呼ぶ）では，流路を真空排気した後に作動流体を封入し，気相を作動流体の純蒸気とした．
一方，顕熱輸送のみを評価する実験（以下，2 成分系と呼ぶ）では，大気圧下で作動流体
を封入し，気相を大気圧空気とした．この場合でも，気相の空気中には作動流体の蒸気が
存在し，蒸発と凝縮による潜熱輸送は生じうるが，気相拡散抵抗のため，単成分系と比較
すると，潜熱輸送は無視することができると考えられることから，近似的に顕熱輸送のみ
が⾏われるものとする．この 2成分系における生じうる潜熱輸送の見積もりは，付録 Aに
おいて検討されている．単成分系，2成分系のそれぞれの場合において，液柱振動周波数，
振動振幅，および液柱先端の振動中心位置を変化させて実験を⾏い，流路壁温度，作動液
体温度，作動流体蒸気圧力などの測定と高速度ビデオカメラを用いた作動液体の挙動の観
察を⾏った．なお，本実験では，流路内で振動する作動液体の挙動の可視化を⾏うため，
断熱を完全にすることができず，周囲環境への熱損失が生じている．そこで，事前に周囲
への熱損失を見積もり，実験結果においては，ヒーター投入電力から熱損失を差し引くこ
とで熱輸送量を算出した．なお，本論文における熱輸送量は，図 2.1に示す位置HAの加
熱部−断熱部境界において，加熱部から断熱部に伝わるものと定義する．また，熱損失の
見積もりの詳細は，付録 Bにおいて検討されている． 

2.2.2  単成分系における熱輸送の評価 
はじめに，図 2.1のバルブ Aを開，Bを閉として，バルブ Aにつながれた真空ポンプに
より，流路および加振器内を真空排気した．その間，冷却ブロックに接続された恒温循環
水槽を作動させ，冷却ブロックに冷却水を流し冷却部を設定温度にした．また，加熱部に
設置したカートリッジヒーターおよび蒸気チャンバーに設置したテープヒーターに電圧
を印加し，加熱部に設定熱入力を⾏うとともに，蒸気チャンバーを加熱部と同じ温度にな
るように加熱した．実験を⾏っている間，空調を用いて，実験室内の環境温度が約 25 °C

で一定になるようにした．そして，流路および加振器内が十分に真空排気された後，バル
ブ Aを閉，Bを開とし，バルブ Bに取り付けられた注入口シリコン栓（ジーエルサイエン
ス 島津注入口セプタム 3007-16101）を介して，シリンジを用いて，加振器および流路内
に脱気した作動流体を封入した．そして，サーボモーターを回転させ，流路内の作動液体
を往復振動させた． 
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液柱先端の振動中心位置を変化させる実験 
本実験では，加振器のクランク半径およびサーボモーターの回転数を一定とした．すな
わち，流路内を往復振動する作動液体の液柱先端の振動振幅および振動周波数は一定で実
験を⾏った．また，ヒーター投入電力および冷却部温度は，実験中一定とした．そして，
バルブ Bとシリンジの操作により，流路内に封入する作動液体の体積を変化させることで，
種々の液柱先端の振動中心位置の条件で実験を⾏った．ここで，液柱先端の振動中心位置
は，流路 x軸（⻑⼿方向）において，液柱先端の最大位置と最小位置の平均として定義さ
れた値である．それぞれの液柱先端の振動中心位置の条件において，流路壁温分布が定常
状態に達するまでの約 1時間振動を継続させた．そして，流路壁温度分布が定常状態に達
した後に計測を⾏った．このとき，流路壁温度などの温度測定は，熱電対の温度測定を高
精度で⾏うことができるデータロガー（江藤電気 サーモダック EF5020A）を用いて測定
した．このとき，サンプリング周期は 2 sとした．しかし，この計測では準定常的な周期
的時間変化をとらえることができないため，高速度サンプリングが可能な A/D変換ボード 

(National Instruments PCI-6033E) を用いての測定も併せて⾏った．このとき，サンプ
リング周波数は 2000 Hzとした．また，トリガー信号を用いることで，高速度サンプリン
グと高速度ビデオカメラによる撮影を同期させた．以上の実験を種々のクランク半径およ
びモーター回転数に対して実験を⾏った． 

加熱量を変化させる実験 
本実験では，加振器のクランク半径およびサーボモーターの回転数を一定とした．加え
て，流路内に封入する作動液体の体積も一定とした．すなわち，流路内を往復振動する作
動液体の液柱先端の振動振幅，振動周波数，および振動中心位置は一定で実験を⾏った．
このように液柱振動条件一定の状態で，カートリッジヒーターに印加する電圧を変化させ
ることで，種々のヒーター投入電力で実験を⾏った．それぞれのヒーター投入電力の加熱
条件において，流路壁温分布が定常状態に達するまでの約 1時間振動を継続させた．この
とき，冷却部温度を一定として実験を⾏った．そして，流路壁温度分布が定常状態に達し
た後に計測を⾏った．このとき，流路壁温度などの温度測定は，データロガー（江藤電気 

サーモダック EF5020A）を用いて測定した．また，液柱の振動条件を把握するために，
高速度ビデオカメラを用いて，流路内を往復振動する液柱の撮影を⾏った． 

2.2.3  2成分系における熱輸送の評価 
はじめに，冷却ブロックに接続された恒温循環水槽を作動させ，冷却ブロックに冷却水
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を流し冷却部を予冷した．また，加熱部に設置したカートリッジヒーターおよび蒸気チャ
ンバーに設置したテープヒーターに電圧を印加し，加熱部および蒸気チャンバーを予熱し
た．加えて，実験室に設置された空調を用いて，実験室内の環境温度が約 25°C で一定に
なるようにした．そして，蒸気チャンバーのバルブを開くとともに，バルブ Aを閉，Bを
開とし，バルブ Bに取り付けられた注入口シリコン栓を介して，シリンジを用いて，加振
器および流路内に作動流体を封入した．そして，作動流体を封入した後，蒸気チャンバー
のバルブを閉じ，サーボモーターを回転させ，流路内の作動液体を往復振動させた． 

液柱先端の振動中心位置を変化させる実験 
本実験は，気相を大気圧空気とすること以外は，前項の単成分系における「液柱先端振
動中心位置を変化させる実験」と同様である．流路内を往復振動する作動液体の液柱先端
の振動振幅，振動周波数，およびヒーター投入電力を一定とした状態で，種々の液柱先端
振動中心位置で実験を⾏った．ただし，液柱先端振動中心位置を変化させるときの操作が
単成分系とは異なる．バルブ Bとシリンジの操作により，流路内に封入する作動液体の体
積を変化させるとき，蒸気チャンバーのバルブは開いた状態で⾏った．その他の実験方法
の詳細は，前項の単成分系における「液柱先端の振動中心位置を変化させる実験」を参照
されたい． 

加熱量を変化させる実験 
本実験は，気相を大気圧空気とすること以外は，前項の単成分系における「加熱量を変
化させる実験」と同様である．流路内を往復振動する作動液体の液柱先端の振動振幅，振
動周波数，および振動中心位置を一定とした状態で，種々のヒーター投入電力で実験を⾏
った．その他の実験方法の詳細は，前項の単成分系における「加熱量を変化させる実験」
を参照されたい． 

2.2.4  液柱流動挙動の測定 
本実験では，高速度ビデオカメラを用いて振動する液柱流動挙動の撮影を⾏った．表 2.2 

に本実験における高速度ビデオカメラの撮影条件を示す．撮影した液柱振動の動画に対し
て画像解析を施すことにより，液柱の振動振幅・振動周波数・液柱先端振動中心位置の測
定および液膜の挙動の観察を⾏った．画像解析には，画像解析ソフトウェア ImageJ*を用
いた． 

                                                
* アメリカ国立衛生研究所で開発された画像処理ソフトウェア．http://rsbweb.nih.gov/ij/index.html 
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図 2.7の気液界面の画像は，撮影した動画の 1フレーム毎に流路中央部の画像を直線状
（破線）に切り出し，時系列順に並べて 1枚の画像にまとめたものである．この画像に基
づき，液柱振動振幅，振動周波数および液柱先端の振動中心位置の測定を⾏った．図 2.7(a)

は，撮影した振動する液柱の動画に対して⾏った画像解析処理を模式的に表したものであ
る．図 2.7(a)の模式図に示すように，気液界面の液柱先端位置は，流路中心線と気液界面
湾曲面との交点とした．この画像解析処理により得られた液柱先端変位から，振動振幅 2S

が，液柱先端の最大位置と最小位置の間の差として，振動中心位置 xcが，液柱先端の最大
位置と最小位置の平均として得られた．図 2.7(b)に，実際の動画に対する画像処理結果の

表 2.2  高速度ビデオカメラの撮影条件．

条件

撮影サイズ 1024 pixels × 496 pixels

撮影範囲 約 140 mm× 約 65 mm

撮影速度 500 fps

シャッター速度 1/500 s

撮影時間 1 s, 2 s
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一例を示す．輝度が高い方の領域が作動液体であり，気液界面の変位が白線で表れている．
本実験では，このような解析画像に基づき，液柱振動条件を測定した． 

2.2.5  液柱振動パラメーター 
本実験では，サーボモーターの回転数，加振器のクランク半径，および流路に封入する
作動液体の体積を変化させることで，液柱先端の振動周波数，振動振幅，振動中心位置を
変化させた．本項では，本実験で採用した液柱振動パラメーターの選択について述べる． 

振動周波数 
本研究では，液柱の振動周波数が熱輸送に及ぼす影響を検討するために，振動周波数を

1 Hz 3 Hzf≤ ≤ の範囲で変化させた．これは，これまでの自励振動ヒートパイプに関する
研究において報告されている一般的な作動液体の振動周波数[42−45]である．また，流路壁温
度の時間変化を測定するために，さらに低い振動周波数 0.83 Hzでも実験を⾏った． 

液柱振動振幅 
振動振幅 2S に関しては，加熱部中心と冷却部中心の間を液柱先端が往復する場合の振
幅 ( 2 100 mmS = ) と加熱部−断熱部境界と断熱部−冷却部境界の間を液柱先端が往復

図 2.8  作動流体封入率と振動中心位置との関係．
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する場合の振幅 (2 50 mmS = ) の間で，変化させて実験を⾏った． 

液柱先端の振動中心位置 
最後に，液柱先端の振動中心位置について述べる．図 2.8(a)に示すように本実験におけ
る液柱先端の振動中心位置 xcは，1 ターン自励振動ヒートパイプ[35−38]の作動流体封入率α

（流路全体積に占める作動液体の体積割合）と対応する．ここで，x は流路加熱部端から
冷却部方向への距離である．液柱先端の振動中心位置が小さくなる，すなわち加熱部に近
づくことは，作動流体封入率が増大することを意味し，液柱先端の振動中心位置が大きく
なる，すなわち冷却部に近づくことは，封入率が減少することを意味する．図 2.8(b)に 1

ターン自励振動ヒートパイプの作動流体封入率と本実験の振動中心位置の関係を示す．一
般的な自励振動ヒートパイプの封入率は40 % 60 %α≤ ≤ [42−45]であり，それに対応する液
柱先端の振動中心位置は， c

60 mm 90 mmx≤ ≤ である．そのため，本研究では，振液柱
先端の動中心位置は断熱部領域内，すなわち c

50 mm 100 mmx≤ ≤ で変化させた． 
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3.1  流路壁温度分布 
3.1.1  単成分系 
図 3.1 に種々の液柱先端の振動中心位置 xcに対する単成分系の流路壁温度分布を示す．
ここで，液柱先端の振動中心位置は，図 2.8(a)の「半ターン自励振動ヒートパイプ」で示
したように，往復振動する液柱先端の最大位置と最小位置の平均として得られる．振動中
心位置が大きい，すなわち冷却部に近い場合から，振動中心位置が小さい，すなわち加熱
部に近い場合の順に並べられている．このとき，ヒーター投入電力 QE，液柱振動振幅 2S，
および液柱振動周波数 fは一定である．図 3.1から，いずれの振動中心位置においても，
加熱部流路壁温度分布および冷却部流路壁温度分布は，それぞれ一様となっていることが
わかる．一方で，振動中心位置が変化すると，加熱部流路壁温度は変化している．このこ
とを検討するために，加熱部平均温度および熱輸送量と振動中心位置の関係を図 3.2に示
す．ここで，加熱部平均温度は，流路壁温度測定位置 H1 から HA（図 2.2 参照）で測定
した流路壁温度 5点の相加平均 

 ( )H H1 H2 H3 H4 HA

1

5
T T T T T T= + + + +  (3.1) 

で定義した．また，熱輸送量 Qtotalは，事前に見積もった熱損失 Qloss,h（付録 B 参照）を
ヒーター投入電力から差し引くことで算出した．図 3.2から，振動中心位置が増加する，
すなわち振動中心位置が冷却部に近づくと，加熱部平均温度は減少する一方で，熱輸送量
は増加することがわかる．これは，加熱部温度が低下した結果，約 25 °Cに保たれている
周囲環境温度と加熱部との温度差が小さくなり，自然対流熱伝達による加熱部から周囲環
境への熱損失が小さくなるためである．そして，さらに振動中心位置が増加し，およそ断
熱部中心位置より大きくなると，加熱部平均温度は増加に転じ，熱輸送量は減少している．
このように，振動中心位置が断熱部中心近傍のとき熱輸送性能は最もよくなり，振動中心
位置が加熱部および冷却部のいずれに近づいても熱輸送性能は低下する．この熱輸送性能
の変化を統一的に議論するため，次節において加熱部−冷却部温度差および熱輸送量を⽤
いた有効熱伝導率を定義し，振動中心位置，振動振幅，および振動周波数の液柱振動パラ
メーターの依存性を検討した． 

つぎに，断熱部流路壁温度分布に着目する．振動中心位置が変化すると，断熱部流路壁
温度分布の挙動が大きく変化することがわかる．この液柱先端の振動中心位置の違いによ
る断熱部流路壁温度分布の差異を明確にするため，式 (3.2)で定義するように断熱部両端 
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の温度で規格化した無次元温度Θを⽤いた断熱部流路壁温度分布を図 3.3に示す． 

 
( ) AC

HA AC

T x T

T T

−
Θ=

−
 (3.2) 

ここで THAは加熱部−断熱部境界（図 2.1 の位置 HA）温度，TACは断熱部−冷却部境界
（図 2.1 の位置 AC）温度である．また図中の⿊破線で示す直線分布は，加熱部から冷却
部への熱輸送が流路壁の単純熱伝導によってのみ行われると仮定した場合の流路壁温度
分布に対応する．液柱先端の振動中心位置の違いにより，無次元流路壁温度分布が，大き
く変化することがわかる．振動中心位置が冷却部に近い図 3.3(a)・図 3.3(b)では，加熱部
に近い断熱部50 mm 75mmx≤ ≤ では下に凸，冷却部に近い断熱部75mm 100mmx≤ ≤

では上に凸になっている．これは，加熱部に近い断熱部では，作動流体の蒸発により流路
壁が冷却され，冷却部に近い断熱部では，作動流体蒸気の凝縮により流路壁が加熱されて
いることを示唆する．液柱が加熱部から冷却部に後退するとき，流路内壁面上に液膜が形
成されることが，高速度ビデオカメラを⽤いた流路内部の観察により確認されているとと
もに，先行研究[25,27,28,33,34]においても観察されている．よって，加熱部に近い断熱部にお
いて，その液膜が蒸発し，冷却部に近い断熱部において，その発生した蒸気が凝縮してい
ると考えられる．一方，振動中心位置が加熱部に近い図 3.3(c)–図 3.3(e)の場合では，温度
分布が断熱部全体で上に凸になっている．これは，液柱が冷却部に移動するときに形成さ
れた液膜が加熱部で蒸発し，その作動流体蒸気が断熱部で凝縮し，その凝縮熱が流路壁を
加熱するためである．このように，振動中心位置が変化すると，断熱部において作動液体 

図 3.2  単成分系における加熱部平均温度および熱輸送量と振動中心位置の関係．
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が蒸発する領域と作動流体蒸気が凝縮する領域の境界位置が変化することがわかる． 

3.1.2  2成分系 
図 3.4 に種々の液柱先端の振動中心位置 xcに対する 2 成分系の流路壁温度分布を示す．
振動中心位置が大きい，すなわち冷却部に近い場合から，振動中心位置が小さい，すなわ
ち加熱部に近い場合の順に並べられている．このとき，ヒーター投入電力 QE，液柱振動
振幅 2S，および液柱振動周波数 fは一定とした．図 3.4から，前項の単成分系の場合と同
様に，いずれの振動中心位置においても，加熱部流路壁温度分布および冷却部流路壁温度
分布のいずれもおよそ一様となっていることがわかる．また，振動中心位置が変化すると，
加熱部流路壁温度は変化している．このことを検討するために，前項の単成分系の場合と
同様に，加熱部平均温度 THおよび熱輸送量 Qtotalと振動中心位置の関係を図 3.5 に示す．
図 3.5から，振動中心位置が増加する，すなわち振動中心位置が冷却部に近づくと，平均
加熱部流路壁温度は単調に増加する一方で，熱輸送量は単調に減少することがわかる．こ
のように，振動中心位置が加熱部に近づくと，熱輸送性能が上昇することがわかる．この
熱輸送性能の変化に関しては，単成分系の熱輸送性能の変化との比較と併せて，次節にお
いて有効熱伝導率を⽤いて議論する． 

つぎに，断熱部流路壁温度分布に着目する．前項の単成分の場合と同様に，式 (3.2)で
定義した無次元温度Θを⽤いた断熱部流路壁温度分布を図 3.6 に示す．前項の単成分系で
は，振動中心位置が変化すると断熱部流路壁温度分布が大きく変化したのに対して，2成 
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分系では，振動中心位置が変化しても断熱部流路壁温度分布があまり変化しないことがわ
かる．また，いずれの振動中心位置においても，加熱部に近い流路壁無次元温度は，⿊⾊
破線で示した単純熱伝導の場合と比較して低下しており，温度分布の形が下に凸の形にな
っていることがわかる．これは，液柱の往復振動による顕熱輸送により，流路から作動液
体に熱が移動し，流路の温度が低下するためである．本項で議論した 2成分系の顕熱輸送
における，流路壁と往復振動する作動液体の間の熱交換のメカニズムに関しては，次章に
おいて数値解析の手法を⽤いてさらに検討を行った． 

3.1.3  単成分系と 2成分系の比較 
図 3.7にヒーター投入電力 QE，振動振幅 2S，液柱先端振動中心位置 xcおよび液柱振動
周波数 fを同一とした場合における単成分系（●印）と 2成分系（■印）の流路壁温度分
布を示す．単成分系は第 3.1.1項の図 3.1(c)，2成分系は前項の図 3.4(c)の結果である．ま
た，図中の流路壁熱伝導（▲印）は，作動流体を封入しない場合，すなわち銅流路壁の単
純熱伝導によってのみ熱が輸送される場合の結果である．図 3.7 から，2 成分系では作動
流体を封入しない場合と比較して加熱部温度が低下しており，作動流体の往復振動による
顕熱輸送が行われていることが確認できる．単成分系では，2 成分系と比較して，さらに
加熱部温度が低下しており，熱輸送性能が向上していることがわかる．これは，2 成分系
では液柱の往復振動による顕熱輸送のみが行われるのに対して，単成分系では顕熱輸送に
加えて作動流体の相変化による潜熱輸送が行われるからである． 

図 3.7  流路壁温度分布の比較．
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単成分系と 2 成分系の壁温分布の差異をより明確にするため，式 (3.2)で定義した無次
元温度Θを⽤い，断熱部流路壁温度分布を単成分系および 2成分系で比較した結果を図 3.8

に示す．図 3.8から，単成分系（●印）の場合には流路壁熱伝導（破線）と比較して無次
元温度分布が上に凸であることがわかる．これは，第 3.1.1 項で議論したように，液柱が
冷却部側に後退したとき，加熱部の残留液膜から蒸発した作動流体が冷却部近傍で凝縮し，
その凝縮熱が流路を加熱するためである．一方，2 成分系（■印）の場合には，流路壁熱
伝導（破線）と比較して無次元温度分布が下に凸であることがわかる．これは，前項で議
論したように，振動する液柱の顕熱輸送により流路壁から作動液体に熱が移動し，流路の
温度が低下しているためである．本項で議論した流路壁温度分布は，図 3.7 および図 3.8

で示した組み合わせとは異なる液柱の振動振幅，振動中心位置，振動周波数の組み合わせ
においても同様の傾向が確認されている． 

3.2  有効熱伝導率 
3.2.1  有効熱伝導の定義 
第 3.1.3項では，単成分系と 2成分系の流路壁温度分布の相違を議論したが，本項では
熱輸送性能について議論する．熱輸送性能は，加熱部から冷却部への熱輸送量と加熱部−
冷却部温度差の関係として評価する必要がある．その指標として実⽤研究の場合には熱抵
抗がよく⽤いられるが，ここではより基礎的に熱輸送機構の検討を行うため，振動する作

図 3.8  無次元流路壁温度分布の比較（単成分系と2成分系）．
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動流体による有効熱伝導率を 

 
( )total cond eff

eff

Q Q L
k

A T

− ⋅
=

⋅∆
 (3.3) 

により算出した．ここで，Qtotal は全熱輸送量，Qcond は壁の熱伝導による熱輸送量，Leff

はヒートパイプの有効⻑（加熱部の位置H3と冷却部の位置 C2の間の距離 100 mm），A
は作動流体流路断面積 (2 × 2 mm2)，∆Tは加熱部の位置H3の流路壁温度 TH3と冷却部の
位置 C2 の流路壁温度 TC2の間の温度差である．流路熱伝導による熱輸送量は断熱部の流
路壁温度勾配を⽤いて， 

 HA AC
cond w w

ad

T T
Q A k

L

−
=  (3.4) 

で見積もった．ここで，Awは流路壁の断面積 (8 mm2)，kwは流路壁の熱伝導率，THAは
加熱部−断熱部境界温度，TACは断熱部−冷却部境界温度，Ladは断熱部⻑さ (50 mm) で
ある．さらに，潜熱輸送と顕熱輸送の両方が行われる単成分系の有効熱伝導率と顕熱輸送
のみが行われる 2成分系の有効熱伝導率を比較することにより，振動する作動流体による
潜熱輸送のみの有効熱伝導率を求める．すなわち単成分系の場合の有効熱伝導率 keff,single

から 2成分系の場合の有効熱伝導率 keff,twoを差し引き，次式で定義される潜熱輸送の有効
熱伝導率 keff,latentを算出した． 

 
eff,latent eff,single eff,two
k k k= −  (3.5) 

ここで，単成分系においては，潜熱輸送の過程が顕熱輸送に影響している可能性がある．
例えば，第 3.1.3項で議論したように，単成分系と 2成分系では流路壁温度分布に相違が
あり，単成分系では断熱部における作動流体蒸気の凝縮により液柱の顕熱輸送が促進され
ることが考えられる．しかしながら，単成分系における顕熱輸送に対する潜熱輸送の影響
を定量的に正確に評価することは困難であった．そのため，潜熱輸送の有効熱伝導率は，
2 成分系における顕熱輸送の有効熱伝導率と比較して，作動流体の相変化により単成分系
の有効熱伝導率が，同じ液柱振動条件においてどれだけ増加したのかを意味することに注
意する． 

図 3.9 は，式 (3.3)より求めた単成分系の有効熱伝導率（●印），2 成分系の有効熱伝導
率（■印），および式 (3.5)より求めた潜熱輸送の有効熱伝導率（▲印）を振動中心位置 xc

に対して示したものである．振動振幅 2S は一定であり，振動中心位置が大きいほど液柱
先端は冷却部に近い領域を往復運動する．2 成分系，すなわち顕熱輸送については，振動
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中心位置の増加とともに有効熱伝導率は単調に減少する．これは，振動中心位置が加熱部
から遠ざかるにつれ，加熱部付近に液柱が滞在する時間が減少し，加熱部流路壁と液柱と
の間の熱交換が十分に行われないためである．一方，潜熱輸送については，振動中心位置
の増加すなわち振動中心位置が冷却部に近づくとともに有効熱伝導率が増加する．その理
由は，次の通りである．振動する液柱は加熱部から冷却部へ後退した後の流路壁面に液膜
を残すことが高速度ビデオ撮影により観察されており，このとき加熱部での液膜の蒸発と
冷却部での蒸気の液膜への凝縮が同時に発生し，これにより潜熱輸送が効果的に行われる
と考えられる．振動中心位置が冷却部に近づくと，作動流体蒸気に露出する冷却部が⻑く
なり，蒸気の凝縮が促進され，潜熱輸送の有効熱伝導率が増大すると考えられる．しかし
ながら，振動中心位置がさらに大きくなり，冷却部に近づくと，有効熱伝導率は低下しは
じめる．これは，液柱先端が加熱部に浸入しないようになるためである．加えて，これら
顕熱輸送と潜熱輸送が同時に行われる単成分系においては，振動中心位置が断熱部中心付
近のとき，有効熱伝導率が最大となる．これは，実際の自励振動ヒートパイプにおいて，
最適な作動流体の封入率が存在し，作動流体の封入率が約 50 %のとき，最大の熱輸送量
となることと対応していると考えられる．本節で議論した有効熱伝導率は，図 3.9で示し
た組み合わせとは異なる液柱先端の振動振幅，および振動周波数の組み合わせにおいても
同様の傾向が確認されている． 

  

図 3.9  有効熱伝導率と振動中心位置の関係．
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3.2.2  顕熱輸送・潜熱輸送の有効熱伝導率に及ぼす諸因子の影響 
本研究で行った実験では，図 3.9 で示したように，液柱先端の振動振幅 2S と振動周波
数 fを一定にして，液柱先端の振動中心位置 xcを変化させた．このとき，正確に振動中心
位置を制御することが難しかったため，図 3.10 の有効熱伝導率と振動振幅の関係および
図 3.11の有効熱伝導率と振動周波数の関係で示される振動中心位置 c

75mmx = のときの
有効熱伝導率は，振動中心位置に対する直線内挿補間を行うことにより算出された． 

液柱先端の振動振幅 
図 3.10 は，振動周波数および振動中心位置を同一とした場合における有効熱伝導率と
振動振幅の関係を示したものである．2 成分系，すなわち顕熱輸送については，振動振幅
が増加するにしたがって，有効熱伝導率は単調に増加している．これは，振動振幅が増加
するにつれ，液柱が加熱部および冷却部により深く浸入するようになるからである．また，
潜熱輸送についても，振動振幅の増加とともに有効熱伝導率は単調に増加していることが
わかる．これは，振動振幅が増加するにつれ，液柱振動に伴って形成される液膜の⻑さが
増加し，液膜蒸発・凝縮による潜熱輸送が増大するためである． 

液柱先端の振動周波数 
図 3.11 は，振動振幅および振動中心位置を同一とした場合における有効熱伝導率と振
動周波数の関係を示したものである．2 成分系，すなわち顕熱輸送については，振動周波
数が増加するにしたがって，有効熱伝導率が単調に増加している．これは，振動周波数が

図 3.10  有効熱伝導率と振動振幅の関係．
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増加するにつれ，液柱が加熱部および冷却部で熱交換する単位時間当たりの回数が増大す
るからである．一方，潜熱輸送については，振動周波数が増加するにしたがって，有効熱
伝導率は単調に減少することがわかる．この理由は次のように考えることができる．液柱
振動周波数が増加するにつれて，液柱の移動速度が増加し，それにともなって流路内壁面
上に形成される残留液膜の厚さは増大することが知られている[48]．この液膜厚さの増加に
より蒸発・凝縮の相変化熱伝達係数は減少し，潜熱輸送の有効熱伝導率が低下していると
考えることができる．この液柱の往復振動による流路内壁面上に形成される液膜は，潜熱
輸送に影響を与え，定量的な潜熱輸送量の評価において重要な役割を果たすと考えられる．
そこで，第 5章において，液膜の厚さの評価を行った． 

3.3  流路壁温度の時間変化 
図 3.3に示したように，単成分系では，液柱先端の振動中心位置 xcが変化すると，無次
元流路壁温度分布Θが大きく変化することが観察された．振動中心位置が加熱部に近い場
合では，無次元流路壁温度分布が断熱部全体で上に凸になっていた．これは，液柱が冷却
部側に後退したとき，振動する液柱により断熱部流路内壁上に残留した液膜へ作動流体蒸
気が凝縮し，その凝縮熱が流路を加熱するためである．一方，振動中心位置が冷却部に近
い場合における無次元流路壁温度分布は，加熱部に近い 75mmx ≤ で下に凸，冷却部に近
い 75mmx ≥ で上に凸になっていた．これから，振動する液柱により断熱部流路内壁上に
生じる残留液膜において，加熱部に近い断熱部で作動流体が蒸発し，蒸発潜熱により流路

図 3.11  有効熱伝導率と振動周波数の関係．
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を冷却し，冷却部に近い断熱部で作動流体が凝縮し，凝縮潜熱により流路を加熱している
と説明することができた．以上のメカニズムの詳細を理解するために，流路壁温度の時間
変化を測定した．このとき，これまで議論してきた振動周波数と比較して，小さい液柱振
動周波数 0.83 Hz で実験を行うことで，流路壁温度の時間変化測定を可能にした．なお，
付録 Cにおいて，正弦波的に表面温度が変化する場合の減衰率および位相遅れを検討した．
その検討の結果，今回実験を行った振動周波数 0.83 Hzにおいて，温度測定を行った流路
壁内表面から 0.5 mmの位置では，流路壁面の温度変動の振動振幅に対して，温度振幅の
減衰率は 93 %となり，位相遅れは 14 msであった．この位相遅れは，振動周期 1201 ms

と比較すると 1.2 %と小さく，液柱先端位置と流路壁温度の関係の議論において，無視す
ることができると判断した． 

3.3.1  単成分系 
図 3.12に単成分系における液柱先端位置 xtと流路壁温度の時間変化 ( )i

T t′ の関係を示す．
ここで，流路壁温度の時間変化 ( )i

T t′ は，式 (3.6)に示すように，測定した流路壁温度の時
間変化 ( )i

T t から，流路壁温度の時間平均値 i
T を差し引くことで求めた． 

 ( ) ( ) ( )H4, HA, A1, A2, A3, AC,C1
i i i
T t T t T i′ = − =  (3.6) 

ここで，iは流路壁温度を測定した位置である（流路壁温度測定位置H4・HA・A1・A2・
A3・AC・C1に関しては，図 2.1を参照）．図 3.12では，それぞれの iに対する ( ) 0

i
T t′ =

は，それぞれの測定した流路壁温度の位置において直線破線で示されている．加えて，図
3.12 で xsatと示されている飽和位置は，局所流路壁温度 Twが，作動流体蒸気圧力に対す
る飽和温度 ( )sat

T P と等しくなる位置である．この飽和温度は，蒸気チャンバー先端で測定
した蒸気圧力 P に基づき計算された．作動流体は， sat

x x< ，すなわち w sat
T T> の領域で

は蒸発し， sat
x x> すなわち w sat

T T< の領域では凝縮する．以上から，流路位置，液柱先
端位置および飽和位置の関係は，式 (3.7)のとおりとなる． 

 

t

sat

t

sat

 >  >  <   <

x x

x x
x x

x x

：流路は液柱で充満
：凝縮が発生：流路は蒸気と液膜で充満 ：蒸発が発生

 (3.7) 

加えて，図 3.12では，流路壁温度の時間変化 ( )i
T t′ に対応する時間平均値 i

T の x軸方向分
布も併せて示されている． 

図 3.12(a-1)に，単成分系で振動中心位置 c
81.8mmx = の場合における流路壁温度と液
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柱先端位置の時間変化を示す．はじめに， <
sat

x x である位置 HA の流路壁温度に着目す
る．液柱が加熱部から冷却部に移動し，液膜を流路壁に残すと，流路壁温度が低下してい
る．これは， <

sat
x x の流路壁上に残された液膜が蒸発し，流路壁が冷却されるためであ

る．そして，液膜が消失すると，流路壁温度は増加するようになる．また，液柱が加熱部
から冷却部に後退し，流路内壁上に残されても，すぐに流路壁温度は低下していない．こ
の理由は，次の通りである．残留液膜の温度は，液柱コア部の温度，すなわち冷却部温度
に近いと推測される．この過冷状態の残留液膜が流路壁に温められ，液膜厚さ方向の温度
分布が発達し，蒸発を開始するまで時間を要する．このため，すぐに流路壁温度が低下し
なかったと考えられる．しかし，同じ <

sat
x x である位置 H4の流路壁温度に着目すると，

流路壁温度はほぼ一定であることがわかる．これは，位置H4まで液柱が到達しておらず，
位置H4近傍の流路内壁に液膜が存在しないためである． 

つぎに， >
sat

x x である位置 A1の流路壁温度に着目する．液柱が冷却部から加熱部へ移
動し，液柱先端が位置 A1 を通過するとき，流路壁温度は低下しはじめている．これは，
流路が作動液体で満たされると，流路壁から液柱への対流熱伝達により熱が移動するため
である．そして，液柱が加熱部から冷却部へ移動し，液柱先端が位置 A1 を再び通過する
とき，流路壁温度は上昇しはじめている．これは，流路が作動液体で満たされなくなり，
流路壁と作動液体の間の熱交換による冷却効果がなくなるとともに，液膜が作動流体蒸気
に露出するため，液膜への作動流体蒸気の凝縮により，流路壁が加熱されることを示して
いる．さらに，飽和位置が位置 A1 に近づくと，過冷度が低下し作動流体蒸気の凝縮が減
少するため，流路壁温度の増加はおよそ零となる．同様に， >

sat
x x である位置 A2・A3・

AC の流路壁温度においても，それぞれの流路壁温度測定位置において流路が作動液体で
満たされるとき，流路壁温度は低下し，それぞれの流路壁温度測定位置において液膜が作
動流体蒸気に露出するとき，流路壁温度は上昇している．しかし，同じ >

sat
x x である位

置 C1 の流路壁温度に着目すると，流路壁温度はほぼ一定であることがわかる．これは，
流路壁面上の液膜に作動流体蒸気が露出する時間が短いためであるとともに，位置 C1 が
存在する冷却部は，熱容量の大きい冷却水ブロックにより冷却されているためである． 

図 3.12(a-2)に時間平均流路壁温度分布を示す．破線は，加熱部−断熱部境界温度 THA

および断熱部−冷却部境界温度 TACを直線で結んだもので，流路壁熱伝導のみで熱が輸送
されると仮定した場合の温度分布である．断熱部流路壁温度は，破線直線の温度分布と比
較して，TA1はほぼ等しく，TA2・TA3では高くなっている．これは，位置 A1 では飽和位
置に近く凝縮があまり行われないためであり，位置 A2・A3近傍では，加熱部での液膜の
蒸発により生じた蒸気が凝縮することにより，熱が流路壁内表面から断熱部流路壁へ流れ
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るためである．これら結果は，ここまで議論してきた流路壁温度の時間変化の議論と合致
する． 

図 3.12(b)に，単成分系で振動中心位置 xc = 70.5 mmの場合における流路壁温度と液柱
先端位置の時間変化と時間平均流路壁温度分布を示す．この振動中心位置は，図 3.12(a)

の振動中心位置 xc = 81.8 mmの場合と比較して，加熱部に近く，液柱先端がより深く加熱
部に浸入する条件である．はじめに， <

sat
x x である位置H4の流路壁温度に着目する．液

柱が加熱部から冷却部に移動し，液膜を流路壁に残すと，流路壁温度が低下している．こ
れは，位置 H4近傍における流路壁上に残された液膜が蒸発し，流路壁が冷却されるため
である．そして，液膜が消失すると，流路壁温度は増加する．同様に位置H4においても，
液膜の蒸発により流路壁が冷却された結果，流路壁温度が低下していることが確認される． 
つぎに， >

sat
x x である位置 A1の流路壁温度に着目する．液柱が冷却部から加熱部へ移

動し，液柱先端が位置 A1 を通過するとき，流路壁温度は低下しはじめている．これは，
流路が作動液体で満たされると，流路壁から液柱への対流熱伝達により熱が移動するため
である．そして，液柱が加熱部から冷却部へ移動し，液柱先端が位置 A1を通過するとき，
流路壁温度は上昇しはじめている．これは，液膜が作動流体蒸気に露出するため，液膜へ
の作動流体蒸気の凝縮により，流路壁が加熱されることを示している．また，図 3.12(a-1)

の振動中心位置が冷却部に近い場合と比較して，温度振幅が大きいことがわかる．これは，
位置 A1 と飽和位置の距離が図 3.12(a-1)の場合と比較して大きいため，過冷度が増大し，
作動流体の凝縮が促進されるためである．同様に， >

sat
x x である位置 A2・A3 の流路壁

温度においても，それぞれの流路壁温度測定位置において流路が作動液体で満たされると
き，流路壁温度は低下し，それぞれの流路壁温度測定位置において液膜が作動流体蒸気に
露出するとき，流路壁温度は上昇している．しかし，同じ >

sat
x x である位置 A3の流路壁

温度に着目すると，流路壁温度はほぼ一定であることがわかる．これは，流路壁面上の液
膜に作動流体蒸気が露出する時間が短く，作動流体蒸気の凝縮が位置 A2・A3の場合と比
較して少なくなるためである．また，同様に位置 C1 の流路壁温度もほぼ一定である．こ
れは，位置 C1 の流路壁が作動流体蒸気に露出することなく，常に冷たい液柱に満たされ
ているためである． 

図 3.12(a-2)と同様に，図 3.12(b-2)に時間平均流路壁温度分布を示す．断熱部流路壁温
度は，単純熱伝導を仮定した破線直線の温度分布と比較して，いずれも高くなっている．
これは，加熱部での液膜の蒸発により生じた蒸気が凝縮することにより，熱が流路壁内表
面から断熱部流路壁へ流れるためであり，ここまで議論してきた流路壁温度の時間変化の
議論と合致している． 
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以上のように，液柱が加熱部から冷却部に移動するときに生じる液膜において，加熱部
および <

sat
x x の断熱部での蒸発と冷却部および >

sat
x x の断熱部での凝縮が同時に発生

する，ウィック式ヒートパイプと同様な熱輸送が生じていることがわかる． 

3.3.2  2成分系 
前項で議論した図 3.12の単成分系の場合と同様に，2成分系における液柱先端位置と流
路壁温度の時間変化の関係，および流路壁温度時間平均値の x 軸方向分布を図 3.13 に示
す．図 3.13(a-1)に，2 成分系で振動中心位置 c

78.8mmx = の場合における流路壁温度と
液柱先端位置の時間変化を示す．これは，図 3.12(a-1)に示した単成分系の場合に近い振動
中心位置である．液柱が冷却部から加熱部へ移動し，液柱先端が位置HAを通過するとき
するとき，流路壁温度は低下しはじめている．これは，流路が作動液体で満たされると，
流路壁から液柱への対流熱伝達により流路壁が冷却されるためである．そして，液柱が加
熱部から冷却部へ移動し，液柱先端が位置HAを再び通過するとき，流路壁温度は上昇し
はじめている．これは，流路壁が液柱で満たされないようになり，流路壁が冷却されない
ためである．同様に，位置 A1・A2・A3の流路壁温度においても，それぞれの流路壁温度
測定位置において流路が作動液体で満たされるとき，流路壁温度は低下し，それぞれの流
路壁温度測定位置において空気に露出するとき，流路壁温度は上昇している．また，位置
A1・A2・A3での温度振幅と比較して，位置HAでの温度振幅が大きくなっている．これ
は，位置HAは，往復振動する液柱先端の移動方向が変化する位置に近く，液柱先端近傍
での作動流体の撹拌が強く発生し，流路壁から作動流体への対流熱伝達が大きくなったた
めであると考えられる．しかし，位置 AC・C1の流路壁温度に着目すると，流路壁温度は
ほぼ一定であることがわかる．これは，流路壁面が空気に露出する時間が短く，さらに，
位置 C1 では熱容量の大きい冷却水ブロックにより冷却されているためである．また，液
柱が到達しない位置HAの流路壁温度は，一定となっている．前項の単成分系（図 3.11(a-1)）
と比較すると，2 成分系（図 3.12(a-1)）の断熱部位置 A1・A2・A3 における温度振幅は
小さくなっていることがわかる．これは，2 成分系では，流路壁と液柱の間の対流熱伝達
の有無による温度変動のみであったのに対して，単成分系では，作動流体蒸気の凝縮によ
る加熱効果も併せて生じていることを示唆している． 

図 3.13(b-1)に，2 成分系で振動中心位置 c
68.6mmx = の場合における流路壁温度と液

柱先端位置の時間変化を示す．これは，図 3.12(b-1)に示す単成分系の場合に近い振動中心
位置である．液柱先端位置と流路壁温度変動の関係は，図 3.13(a-1)に示す振動中心位置が
冷却部に近い場合と同様の挙動を示している．液柱が冷却部から加熱部へ移動し，流路が
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作動液体で満たされると，流路壁から液柱への対流熱伝達により熱が移動した結果，流路
壁温度が低下し，液柱が加熱部から冷却部へ移動し，流路壁が液柱で満たされないように
なると流路壁が冷却されないため，流路壁温度が上昇している．一方で，振動中心位置が
異なる図 3.13(a-1)と図 3.13(b-1)を比較すると，往復振動する液柱先端の移動方向が変化
する位置近傍での温度振幅が異なることわかる．具体的には，図 3.13(a-1)の位置HAの温
度振幅と比較して，図 3.13(b-1)の位置H4の温度振幅は小さくなっている．これは，位置
H4 が熱容量の大きい加熱ブロックを押し付けることにより加熱しているためであると考
えられる． 

3.4  蒸気圧力の時間変化 
3.4.1  蒸気圧力と液柱先端位置の関係 
ヒーター投入電力 E

4.73 WQ = ，液柱振動振幅2 72.9 mmS = ，液柱先端の振動中心位
置 c

74.3mmx = ，振動周波数 1.81 Hzf = の場合における，単成分系の蒸気圧力 Pと液柱
先端位置 xtの時間変化を図 3.14 に示す．この蒸気圧力は，蒸気チャンバー先端部で測定
されたものである．加えて，蒸発・凝縮を無視し，液柱振動に伴う蒸気部分の体積変化に
よる圧力変化を断熱過程として求めた断熱圧力 Padの時間変化を図 3.14に併せて示す．こ
の断熱圧力は， 

 ( )
( )
c

ad av

V
P t P

V t

γ 
 =  
  

 (3.8) 

で計算される，ここで，Pavは蒸気圧力 P の時間平均値であり，V は蒸気体積，Vcは液柱
先端位置 xtが振動中心位置 xcであるときの蒸気体積，γは作動流体蒸気の比熱比である． 

図 3.14 からわかるように，液柱が加熱部へ前進すると，作動流体蒸気は圧縮されるた
め，蒸気圧力は高くなる．そして，液柱が冷却部へ後退すると，作動流体蒸気は膨張する
ため，蒸気圧力は低くなる．また，蒸気圧力 Pの振動振幅は，断熱圧力 Padの振動振幅よ
りも大きく，断熱圧力の振動振幅の大きさと比較すると，蒸気圧力のそれは約 2倍であっ
た．これは，作動流体の相変化の影響によるものであると考えられる．液柱先端位置と圧
力の関係に着目すると，液柱先端が冷却部を移動するとき，断熱圧力より蒸気圧力の方が
低く，作動流体蒸気の凝縮が優勢であることを示す．これは，冷却部が作動流体蒸気に露
出し，作動流体蒸気の凝縮が促進されるためである．一方，液柱先端が断熱部および加熱
部を移動するとき，断熱圧力より蒸気圧力の方が高く，蒸発が優勢であることを示す．こ
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れは，加熱部で液膜からの蒸発が連続的に発生しているのに対して，液柱が冷却部を覆い
凝縮を抑制するためである．このような理由で，単純な断熱圧縮・断熱膨脹の場合と比較
して，蒸気圧力の振動振幅が増加していると考えられる．また，振動 1サイクルにおいて，
蒸気圧力の時間平均値より蒸気圧力の方が高くなる時間の割合が高くなっている．これは，
振動 1サイクルあたりの蒸発時間と凝縮時間の割合の違いに起因するものであると考える
ことができる．蒸発に関しては，液柱が加熱部から冷却部へ後退し流路内壁に液膜を残し
たときから，再び液柱が冷却部から加熱部へ前進し流路を満たすまで可能である．一方，
凝縮に関しては，液柱が冷却部に後退し冷却部が作動流体蒸気に露出したときのみ，作動
流体蒸気の凝縮が可能になる．このように，蒸発可能な時間と比較して凝縮可能な時間が
短いという時間的な不均衡により，振動 1サイクルにおいて，蒸気圧力の時間平均値より
蒸気圧力が高い時間の方が⻑くなったと考えられる．以上のような液柱先端位置に対する
蒸気圧力の変化は，異なる振動中心位置の場合においても確認することができている．図
3.15 は，図 3.14 と同じ液柱先端の振動振幅および振動周波数で，振動中心位置が異なる
場合の蒸気圧力と液柱先端位置の関係を示す．図 3.15(a)は，図 3.14の場合と比較して振
動中心位置が冷却部に近い場合，図 3.15(b)は，振動中心位置が加熱部に近い場合を示す．
いずれの振動中心位置においても，断熱圧力の振動振幅と比較して蒸気圧力の振動振幅は
大きく，また，振動 1サイクルにおいて，蒸気圧力の時間平均値より蒸気圧力が高い時間
の割合が高くなっていることがわかる． 
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つぎに，液柱先端の振動中心位置の違いが，蒸気圧力の時間変化に与える影響について
議論する．図 3.15(a)に示す振動中心位置が冷却部に近い場合では，図 3.14で示した振動
中心位置が断熱部中心近傍の場合と比較すると，蒸気圧力の振動振幅が大きくなっている．
また，断熱圧力の振動振幅の大きさと比較して，蒸気圧力の振動振幅の大きさは約 3倍程
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度になっている．加えて，振動 1サイクルにおける，蒸気圧力の時間平均値と比較して蒸
気圧力が高い時間の割合は，図 3.14 で示した場合と比較して小さくなっている．一方，
図 3.16(b)に示す振動中心位置が加熱部に近い場合では，蒸気圧力の振動振幅が小さくなっ
ている．蒸気圧力の振動振幅の大きさは，断熱圧力の振動振幅の大きさの約 1.5倍であり，
振動中心位置が冷却部に近い場合と比較して圧力の振動振幅が小さくなっている．また，
振動 1サイクルにおける，蒸気圧力の時間平均値と比較して蒸気圧力が高い時間の割合は，
図 3.14 で示した場合と比較して大きくなっている．これは，振動中心位置が加熱部に近
づくことにより，作動流体蒸気の凝縮に寄与する冷却部が，作動流体蒸気に対して露出す
る時間が短くなるからである．このように，液柱先端の振動中心位置が変化すると，蒸気
圧力の時間変化の挙動が変化することがわかる．以上の蒸気圧力の時間変化には，液柱の
往復振動に伴う気体の圧縮・膨脹と作動流体の相変化による蒸発・凝縮の効果の両方が含
まれている．そこで，次項では，作動流体の蒸発・凝縮の挙動を把握するために，蒸気圧
力の時間変化の実測値から蒸気質量の時間変化を算出し，液柱先端位置と作動流体の相変
化挙動の関係の詳細を把握することにする． 

3.4.2  蒸気質量の時間変化 
前項で議論したように，蒸気圧力の時間変化には，液柱の往復振動に伴う気体の圧縮・
膨脹と作動流体の相変化による蒸発・凝縮の効果の両方が含まれている．そこで，作動流
体の相変化と液柱先端位置との関係を明らかにするために，作動流体蒸気が理想気体であ
ると仮定し式 (3.9)を⽤いて，蒸気質量の時間変化を推算した． 

 
PV

m
RT

=  (3.9) 

ここで，Pは測定した蒸気圧力，Vは蒸気体積，Rは作動流体蒸気の気体定数，Tはチャ
ンバー中心部で測定した作動流体蒸気温度である．なお，理想気体からのずれの程度を評
価する圧縮係数Z Pv RT= は，前項で示した図 3.14の条件において一般化された圧縮係
数線図より推算すると 0.996Z = であり，理想気体である 1Z = に近く，作動流体蒸気が
理想気体的に振る舞うことが確認されている．また，ここで，式 (3.9)を⽤いて推算した
この蒸気質量変化は，蒸発と凝縮が同時に生じている場合には両者を合せた正味の蒸気質
量変化であることに注意する．図 3.14で示した蒸気圧力の時間変化の実測値から式 (3.9)

を⽤いて算出した蒸気質量の時間変化を図3.16に示す．また，第3.4節で定義したように，
図 3.16で示されている飽和位置 xsatは，流路壁温度 Twが作動流体蒸気圧力に対応する飽
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和温度 Tsat(P)と等しくなる位置である．よって，この飽和位置より加熱部に近い位置では
作動流体は蒸発し，飽和位置より冷却部に近い位置では作動流体は凝縮する．これら流路
位置 x，飽和位置 xsatおよび液柱先端位置 xtの関係は，式 (3.7)でまとめられている． 

つぎに，蒸気質量の時間変化と液柱先端変位の関係について議論する．液柱が加熱部か
ら冷却部に後退するとき (0.26 s 0.45 st< < )，蒸気質量は減少する．これは，図 3.17(a)

で示すように，液柱に覆われていた冷却部の残留液膜が作動流体蒸気に露出し，作動流体
蒸気が液膜へ凝縮するためである．そして，液柱が冷却部から加熱部に前進するとき 

(0.45 s 0.61 st< < )，蒸気質量は増加している．これは，液柱が後退したときに加熱部に
形成した液膜が蒸発するとともに，液柱の加熱部への前進に伴い，凝縮に寄与する冷却部

図 3.17  液柱移動と作動流体相変化の関係．

液膜 液柱

断熱部 冷却部

(a) 液膜への凝縮． (b) 液柱先端への直接接触凝縮．

断熱部加熱部

液膜 蒸発

蒸気流 凝縮
直接接触

凝縮 蒸発が抑えられる

液柱の移動：
断熱部 ➡ 冷却部

液柱の移動：
断熱部 ➡ 加熱部
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が液柱に覆われ凝縮が抑えられるためである． 

さらに，液柱先端が加熱部に存在するとき (0.61 s 0.76 st< < )，蒸気質量変化は特異な
挙動を示している．この特異な挙動における液柱先端変位と蒸気質量変化の関係をより明
確にするために，図 3.16 で示した蒸気質量の時間変化において液柱先端が加熱部および
断熱部に存在するときの時間を拡大して図 3.18 に示す．まず，液柱が断熱部から加熱部
に前進し，液柱先端位置がおよそ飽和位置より小さくなるとき（図 3.18の①），蒸気質量
が減少している．これは，図 3.17(b)で示すように，蒸発に寄与する液膜部分が液柱本体に
覆われてしまうために蒸発が抑えられるとともに，作動流体蒸気が冷たい液柱へ直接接触
凝縮するためである．この直接接触凝縮が発生する理由としては，液柱が冷却部から加熱
部へ前進するとき，冷却部で冷やされた作動液体が液柱断面中央部から液柱先端へ押し出
されるため，作動流体蒸気から冷たい液柱先端界面への直接接触凝縮が促進されるためで
あると考えられる．一方，液柱が加熱部から冷却部に後退するとき，液柱断面周囲から流
路壁との熱交換により温められた作動液体が液柱先端に巻き上げられるため，作動流体蒸
気から液柱先端界面への直接接触凝縮は抑えられると考えられる． 

その後，液柱先端位置が加熱部から断熱部に移動すると，再び作動流体蒸気質量が増加
している（図 3.18 の②）ことがわかる．これは，液柱が加熱部から後退するときに生じ
る液膜が蒸発するためである．このとき，図 3.18 の③で示すように，液柱が加熱部から
冷却部に後退し残留液膜が形成されても，直ちに作動流体の蒸発により蒸気質量が増加し
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なかった．この理由は，冷却部で冷やされた作動液体を液柱が残していくため，残留液膜
温度が飽和温度よりも低く，その液膜が加熱部流路壁により温められ蒸発を開始するまで
の熱的な時間遅れが生じるためである． 

図3.16に示すように液柱後退時の蒸気質量変化∆mは約0.17 mgであることがわかり，
これに蒸発潜熱を乗じて熱量に換算すると 0.14 Jである．また，第 3.2節における潜熱輸
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送の有効熱伝導率から，図 3.16における振動条件での潜熱輸送量は 1周期あたり 0.51 J

と推算でき，蒸気質量変化に基づく熱量より大きい値である．このことから，図 3.16 に
示される蒸気質量の変化には現れない加熱部での作動流体の蒸発と冷却部での作動流体
の凝縮が同時に発生し，効率的に相変化に基づく熱輸送が行われていることがわかる．こ
れは，前節の流路壁温度の時間変化からも示唆された結果である． 

図 3.18に図 3.16とは異なる振動中心位置における蒸気質量と液柱先端位置の関係を示
す．図 3.18(a)は振動中心位置が冷却部に近い場合，図 3.18(b)は振動中心位置が加熱部に
近い場合である．振動中心位置が変化すると，液柱先端が加熱部近傍に存在するときの直
接接触凝縮による蒸気質量変化が変化することがわかる．図 3.18(a)に示す振動中心位置が
冷却部に近い場合では，液柱先端が加熱部に浸入したときの直接接触凝縮による蒸気質量
の減少はほとんどなく，液柱先端が加熱部近傍に存在するとき，蒸気質量は一定となって
いる．これは，振動中心位置が冷却部に近づいたことで，加熱部へ前進する液柱が蒸発す
る残留液膜を覆うことによる蒸発を抑える時間が短くなったからである．一方，図 3.18(b)

に示す振動中心位置が加熱部に近い場合では，直接接触凝縮による蒸気質量減少量は大き
くなった．これは，液柱先端が加熱部に深く浸入することにより，液柱先端が加熱部に滞
在する時間が⻑くなり，残留液膜の蒸発が抑えられる時間が⻑くなるためである． 

3.5  熱輸送特性に対する作動流体の種類の影響 
ここまで，作動流体としてエタノールを⽤いて，液柱振動条件が熱輸送性能に及ぼす影
響を検討するとともに，蒸気圧力の時間変化測定から蒸気質量の時間変化を推算し，蒸気
質量変化と液柱先端位置の関係を調べた結果，液柱振動に伴い流路内壁に生じる液膜の相
変化による潜熱輸送のメカニズムが明らかにされた．本節では，エタノールに加えて，
FC-72およびイオン交換水を作動流体として⽤いて実験を行うことで，作動流体の種類が
熱輸送特性に及ぼす影響を検討した．なお，これまで示してきた実験結果は，図 2.1に示
すような水平に設置された流路において得られたものであったが，本節における実験結果
は，垂直に設置された流路において上部を加熱して（垂直トップヒート），得られたもの
である．垂直トップヒートを選択した理由は，FC-72を作動流体として使⽤したとき，水
平設置流路では安定な液柱振動を得ることができなかったためである．液柱振動条件は，
液柱先端の振動振幅 2 72 1mmS = ± ，振動中心位置 c

75 2mmx = ± ，振動周波数
1.42 0.02 Hzf = ± で一定とした．このとき，振動中心位置は断熱部中心であり，液柱先

端は加熱部・冷却部にそれぞれ 11 mm浸入することになる．この液柱振動条件を一定の
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もと，種々のヒーター投入電力に対して実験を行い，熱輸送量と加熱部−冷却部温度差の
関係（熱輸送特性）を求め，作動流体の種類が熱輸送特性に及ぼす影響を議論する． 

3.5.1  熱輸送特性 
図 3.20 に熱輸送量と加熱部−冷却部温度差の関係を示す．ここで，加熱部−冷却部温
度差として，加熱部流路壁平均温度と冷却部流路壁平均温度の温度差を⽤いた．単成分系
の結果は●印で示され，2 成分系の結果は■印で示されている．▲印は作動流体を封入し
ない場合，すなわち流路壁熱伝導のみで熱が輸送される場合の結果であり，図 3.20(a)，(b)，
(c)で共通である．はじめに，図 3.20(a)に示す FC-72 の熱輸送特性について議論する．2

成分系の場合は，温度差に比例して熱輸送量が増加している．一方，単成分系においては，
温度差が増加するにつれ温度差に対する熱輸送量の増加率が増加していることがわかる．
また，図 3.20(b)に示すエタノールの熱輸送特性は，単成分系・2成分系のいずれにおいて
も，FC-72の場合と同様の傾向を示している．しかし，単成分系における同じ温度差に対
する熱輸送量を比較すると，エタノールの熱輸送量は，FC-72のそれよりも大きくなって
いる．最後に，図 3.20(c)に示す水の熱輸送特性について議論する．2成分系の熱輸送特性
は，FC-72・エタノールの場合と比較して，温度差に対する熱輸送量の増加率が大きくな

図 3.20  種々の作動流体における熱輸送量と温度差の関係．
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っている．また，単成分系の熱輸送特性は，FC-72やエタノールの場合と異なり，熱輸送
量が温度差に対して直線的に増加していることがわかる．次節から，これら熱輸送特性に
基づき，液柱の往復振動により生じる顕熱輸送・潜熱輸送に関して議論する． 

3.5.2  顕熱輸送 
図 3.20に示す熱輸送量と加熱部−冷却部温度差の関係において，2成分系の熱輸送量か
ら，同じ温度差のときの流路壁熱伝導による熱輸送量を差し引いて求めた熱輸送量は，液
柱の往復振動に伴う流路壁と作動流体の間の対流熱伝達による顕熱輸送量であると考え
ることができる．そこで．流路壁熱伝導と 2成分系の熱輸送特性のそれぞれに対して原点
を通る直線でフィッティングを行い，流路壁熱伝導と 2成分系の熱コンダクタンスを求め
た．これら熱コンダクタンスの差から顕熱輸送による熱コンダクタンスを算出した．この
実験結果に基づいて算出した熱コンダクタンスと円管流路内を完全に作動液体で充満し
て往復振動させる場合（ドリームパイプ）の有効熱伝導率の予測式である修正Watsonの
式[50]により算出した熱コンダクタンスの比較を図 3.21に示す．ここで，流路断面積 (2 × 2 

mm2)，加熱部−冷却部中心距離 (105 mm) を⽤いて，有効熱伝導率を熱コンダクタンス
に換算した．図 3.20から，実験から得られた顕熱輸送の熱コンダクタンスは，修正Watson

の式により推算される熱コンダクタンスに対して，いずれの作動流体においても±25 %の
範囲で一致することがわかる．これから，2 成分系における熱輸送の熱物性値依存性は，
ドリームパイプのそれと同様であることがわかる． 

0

0.02

0.04

0.06

0 0.02 0.04 0.06

熱
コ
ン
ダ
ク
タ
ン
ス（
実
験
値
）
C
, 
W
/
K

熱コンダクタンス（予測値）C , W/K

図 3.21  熱コンダクタンスの実験値と予測値の比較．

FC-72
エタノール

水+25%

−25%



第 3章  液柱振動による熱輸送の実験的研究 

58 

 

3.5.3  潜熱輸送 
図 3.20 に示す熱輸送量と加熱部−冷却部温度差の関係において，単成分系の熱輸送量
から，同じ温度差のときの 2成分系の熱輸送量を差し引いて求めた熱輸送量は，作動流体
の相変化による潜熱輸送量であると考えることができる．この潜熱輸送量と温度差の関係
を図 3.22に示す．FC-72・エタノールの場合は，温度差が増加するにつれ，温度差に対す
る潜熱輸送量の増加率が上昇していることがわかる．これは，温度差が増加するにつれ，
蒸発熱伝達係数が増加していることを意味する．この理由は，次の通りである．これまで
議論してきたように，液柱が加熱部から冷却部に後退するとき，流路壁面上に液膜を残す
ことが，高速度ビデオカメラによる観察により確認されている．このとき，加熱部で液膜
が蒸発し，冷却部でその蒸気が凝縮することにより，作動流体の相変化による潜熱輸送が
なされている．ここで，液膜厚さ方向の温度分布が直線的であるとすると，蒸発熱伝達係
数は作動流体の熱伝導率を液膜厚さで除することで求められる．すなわち，液膜厚さが減
少すると，蒸発熱伝達係数は増加することになる．このことから，温度差が増加するにつ
れ，液柱が加熱部から冷却部に後退している間における液膜の蒸発量が増大し，液膜厚さ
が減少した結果，振動 1サイクルあたりの平均での蒸発熱伝達係数が増加したと考えられ
る．一方，水の場合，温度差が増加するにつれ，およそ直線的に潜熱輸送量が増加してい
ることがわかる．これは，蒸発熱伝達係数が一定であることを意味する．この理由は，前
述の FC-72 (

fg
88 kJ/kgh = )・エタノール (

fg
855 kJ/kgh = ) の蒸発潜熱 hfgと比較して，

図 3.22  潜熱輸送量と温度差の関係．
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水の蒸発潜熱 (
fg

2257 kJ/kgh = ) は大きいため，液膜の蒸発による液膜厚さの減少が小さ
くなったからであると考えられる． 

3.6  液膜蒸発による潜熱輸送のモデル化 
ここまで，種々の液柱振動条件および作動流体における，流路内を往復振動する液柱に
よる熱輸送の詳細を実験的に調査してきた．これにより，流路内を往復振動する流路壁内
面に生ずる液膜が，潜熱輸送において重要な役割を果たすことが示された．そこで，本節
では，液柱の往復振動に伴い生じる液膜における相変化に着目をして，作動流体の相変化
による潜熱輸送のモデル化を行い，実験結果と比較することで潜熱輸送の定量的な予測が
可能になることを示す． 

3.6.1  液膜蒸発モデル 
図 3.23に示すように，1 次元的な液膜に関して，時間 dtの間に気液界面で生じる蒸発
により，厚さ dδだけ薄くなる場合の熱収支を考える．このとき，液膜内での温度分布は直
線分布として，気液界面温度 Tsatと流路壁温度 Twは時間的に一定であるとする．気液界
面における単位面積あたりの熱量のつりあいを考えると，液膜厚さδは時刻 tの関数である
ことに注意すると，式 (3.10)の関係が得られる． 

 ( )L
L fg w sat

d d
k

h T T tρ δ
δ

− ⋅ ⋅ = −  (3.10) 

ここで，ρLは作動液体の密度，hfgは作動流体の蒸発潜熱，kLは作動液体の熱伝導率であ
る．つぎに，式 (3.10)の微分方程式を解くための初期条件を考える．蒸発開始時の液膜厚
さδ0は，液柱振動条件により流体力学的に決定されるものとして，初期条件は， 
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00t

δ δ
=
=  (3.11) 

とする．式 (3.11)の初期条件のもと式 (3.10)の微分方程式を解くと，液膜厚さδは， 

 ( ) 2 L sat
0

L fg

2k T
t t

h
δ δ

ρ

⋅∆
= − ⋅

⋅
 (3.12) 

が得られる．この液膜厚さδで作動流体の熱伝導率 kL を除することで⽤いることで，式 

(3.13)で示すように，時間変化する蒸発熱伝達係数 hを求めることができる． 

 ( )
( )
L
k

h t
tδ

=  (3.13) 

以上より，振動 1サイクルの間の時間平均潜熱輸送量は， 

 
latent evap sat

0

1
dQ A h T t

τ

τ
= ⋅ ⋅∆∫  (3.14) 

と求めることができる．ここで，τは液膜が蒸発する特性時間で，振動周波数の逆数1 f と
する．また液膜の蒸発面積は， 

 ( )evap evap p
4A L L δ= −  (3.15) 

と定義する．ここで，蒸発する液膜の⻑さは， 

 
evap h t

minL L x= −  (3.16) 
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と定義し，図 3.24(a)で示すように，液柱先端が加熱部に浸入する⻑さである．また，図
3.24(b)で示すように，

p
L は流路内壁の濡れ縁⻑さ（流路内壁銅部分）であり，液膜厚さ

の変化を考慮した蒸発液膜面積になっている．過熱度は，流路壁温度と飽和温度の差 

 
sat w sat
T T T∆ = −  (3.17) 

である．以上から，式 (3.12)–式 (3.14)を併せると，時間平均潜熱輸送量は， 

 evap p L fg 2 L sat
latent 0 0 evap L sat

L fg

2
4

L L h k T
Q L k T

h

ρ
δ δ τ

τ ρ

 ⋅ ⋅ ⋅ ⋅∆ = ⋅ − − ⋅ − ⋅ ⋅∆ ⋅  
 (3.18) 

の形で表現することができる． 

3.6.2  液膜蒸発モデルによる予測値と実験結果の比較 
つぎに，ここまでの液膜蒸発のモデル化により得られた式 (3.18)で求められる時間平均
潜熱輸送量の予測値と実験的に得られた潜熱輸送量を比較することにする．比較に⽤いる
実験結果は，前節で作動流体の種類の潜熱輸送への影響を議論したものである．図 3.22

では潜熱輸送量と加熱部−冷却部温度差の関係で整理していたが，図 3.25 では，潜熱輸
送量と壁面過熱度の関係として整理している．図 3.25 に種々の作動流体における潜熱輸
送量と壁面過熱度の関係の予測値と実験値の比較を示す．実験結果を●印，予測値を■印
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図 3.25  潜熱輸送量と壁面過熱度の関係の予測値と実験値の比較．

実験結果

予測値

実験結果
実験結果

予測値 予測値
（液膜：厚）

予測値

(a) FC-72. (b) エタノール． (c) イオン交換水．



第 3章  液柱振動による熱輸送の実験的研究 

62 

 

で示している．ここで，初期液膜厚さδ0として，正方形断面流路において等速で移動する
液柱により生じる液膜厚さの予測式[51]に基づき正方形断面流路の四辺に一定の厚さで液
膜が存在すると仮定することで算出した平均液膜厚さを採⽤した．またこのとき，液柱の
代表速度として時間平均速度を⽤いた．図 3.25からわかるように，図 3.25(a)で示される
FC-72 および図 3.25(b)で示されるエタノールの場合では，実験結果と予測値はよく一致
しており，壁面過熱度の増加に対する潜熱輸送量の増加率が増加するという特徴的な挙動
だけではなく，定量的にも一致している．一方，図 3.25(c)で示されているイオン交換水の
場合では，実験結果と予測値は一致しておらず，実験結果に対して予測値は約 6倍大きい
値になっている．また，モデルを⽤いた予測では壁面過熱度が 6 °C を超える場合，液膜
の蒸発が進行した結果，液膜厚さが 0となるドライアウトが生じた．この液膜蒸発モデル
による予測値と実験結果との相違は，液膜蒸発モデルで仮定した液膜の挙動と実際の液膜
の挙動の差異に起因するものであると考えられる．液膜蒸発モデルでは，流路壁面上に形
成された液膜は静止していると仮定している．実験において，作動流体として FC-72およ
びエタノールを⽤いた場合では，液柱が加熱部から冷却部へ向けて後退するときに流路内
壁面上に生じる液膜はおよそ静止していることが，目視および高速度ビデオカメラを⽤い
た流路内液膜挙動の撮影により観察されている．これは，液膜蒸発モデルの仮定と合致す
る結果である．一方，作動流体としてイオン交換水を⽤いた場合では，液柱移動時に生じ
る液膜が静止していないことが観察されている．これは，水の表面張力が大きいためであ
り，流路壁面上に形成された薄液膜が環状にまとまり，液膜厚さを増しながら，流下して
いく過程が観察されている．このため，予測値で⽤いた初期液膜厚さδ0 を過小に評価し，
蒸発熱伝達係数が大きくなった結果，実験結果と比較して潜熱輸送量の予測値が大きくな
ったと考えられる．そこで，図 3.25(c)で示すイオン交換水の場合において，液膜厚さ予測
式[51]で求められた初期液膜厚さを 5.5 倍に厚くして計算した結果を□印で示す．すると，
潜熱輸送量と壁面過熱度の関係において，実験で得られた潜熱輸送量と予測値が合致する
ようになり，およそ定性的かつ定量的に潜熱輸送量を予測できることがわかる．実験にお
ける流路内液膜挙動の観察と予測モデルにおける初期液膜厚さを変化させた検討を併せ
ると，作動流体としてイオン交換水を⽤いた場合では，作動流体の表面張力が大きいため，
流路内壁面上に薄液膜が安定して存在することができず，環状にまとまり液膜厚さが厚く
なった結果，蒸発熱伝達係数が小さくなり，FC-72およびエタノールと比較して潜熱輸送
量が減少したと考えられる． 
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4.1  はじめに 

本章では，正方形断面流路内で往復振動する液柱における流れ場と温度場について数値
解析を行い，その数値解析から得られた液柱振動による顕熱輸送の熱輸送量や断熱部流路
壁温度分布などを前章の 2成分系における実験結果と比較するとともに，液柱の往復振動
に伴う顕熱輸送機構の詳細について検討を行った． 

4.2  流動状態の推定 

本節では，2 成分系において流路内を往復振動する液柱の流動状態について検討を行っ
た結果を整理する．図 4.1(a)に示すようなドリームパイプ[15]に代表される管内単相振動流
では，層流振動の乱流遷移条件が 2つの無次元数φ ω ν= 2S および ω ν=Wo 2D によ
り与えられる[52]ことが知られている． φは振動流における Stokes 境界層厚さ 2ν ω を代
表⻑さとする Reynolds数であり，WoはWomersley数であり，管半径 2D を代表⻑さと
した Reynolds 数である．ここで，S は流路内作動液体の振動振幅，ωは角周波数，νは動
粘性係数である．本研究の 2成分系では図 4.1(b)に示すように気液界面が存在し，この管
内単相振動流と異なる点はあるものの，いずれも管内を作動流体が往復振動する点は共通
であるため，往復振動する液柱における顕熱輸送を数値解析により検討するにあたり，前
述した管内単相振動流で流動状態の推定に用いられる 2 つのパラメーターφおよび Wo を
用いて，流路内を往復振動する液柱の流動状態を推定することにした．本研究のエタノー
ルを用いた実験において，振動周波数1 Hz 3 Hzf≤ ≤ の場合におけるWomersley数は， 

 2.57 Wo 4.44≤ ≤  (4.1) 

となる．また，本研究で実験を行った振動振幅50 mm 2 100 mmS≤ ≤ の場合におけるパ

図 4.1  作動流体が往復振動することによる顕熱輸送．
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(a)  ドリームパイプでの単相振動流． (b)  本研究における液柱振動流．
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ラメーターφは， 

 128 444φ≤ ≤  (4.2) 

となる．これら本研究で実験を行った液柱振動条件に対応する範囲を Wo-φマップ上に破
線で図 4.2 に示す．また，図 4.2 には Kurzweg による乱流遷移条件[52]も併せて示してい
る．破線で囲まれた本研究の実験範囲は，Kurzweg による乱流遷移条件と比較して，Wo

およびφのいずれも小さく，流路内を往復振動する液柱の流動状態は層流であると推定す
ることができる． 

4.3  数値解析方法 

図 4.3に，正方形断面流路内で振動する液柱の解析モデルを示す．本解析においては，
液柱の往復振動により形成される液膜は考慮せず，液柱先端の端面は平面で近似し，液柱
を直方体として取り扱うことにする．実験において流路冷却部端で測定された作動液体温
度は冷却部流路壁温度とほぼ等しかったことから，計算モデルでは流路および液柱を冷却
部側に延⻑し，実験での流路冷却部端における作動液体の流入・流出を模擬した．加熱部
流路壁温度分布，冷却部流路壁温度分布，液柱振動振幅 2S，液柱先端の振動中心位置 xc，
および振動周波数 fは，実験値を与えて計算を行い，その結果得られる断熱部流路壁温度
分布および熱輸送量を実験結果と比較する．この断熱部流路壁温度は，往復振動する液柱
と流路壁の間の熱交換を考慮して，流路壁の非定常温度変化を解いた． 

図 4.2  Wo-φマップにおける実験範囲と乱流遷移条件．
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図 4.4に，この液柱内の速度場と温度場を解くための座標系と計算格子を示す．座標 X

は液柱先端を原点とする流れ方向距離，Yは底面を原点とする高さ方向距離，Zは壁面を
原点とする奥行き方向距離であり，これらの座標系は液柱とともに移動する．また，流路
の高さと幅をH，液柱⻑さを Lとする．Z方向の計算領域⻑さは，場の対称性から⽚側の
み (0 2Z H≤ ≤ ) とする．計算格子として，壁近くおよび液柱両端 ( 0,X L= ) 付近での
速度および温度変化が急峻であることから，壁近くおよび液柱両端付近では格子サイズを
小さくし，これら境界から離れるにつれ格子サイズが一定の比率で増加する不等間隔格子
を用いた．以下で述べる結果では，Y方向，Z方向の最小格子サイズを H/40とし，X方
向の最小格子サイズを H/2とし，いずれの方向にも格子サイズを 1.05の比率で等比級数
的に増加させた．ただし，格子サイズの最大値は，Y 方向・Z 方向には H/20，X 方向に
は 10H とした．また，断熱部壁温を解く場合の格子サイズは， 0.5 mmx∆ = とした．な
お，これら最小格子サイズを上記の値の 1/2として計算を行ったが，伝熱量の計算結果に
格子サイズの違いによる相違はなかった． 

図 4.3  流路内で往復振動する液柱の解析モデル．
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図 4.4  振動する液柱における速度場と温度場の計算格子と境界条件．

= 0X =X L

対
称

面

す
べ

り
壁

，
断

熱

す
べ

り
壁

，
断

熱

X

YY

=Y H

Z

=
2

H
Z

固体壁，断熱， =−
L

u U

=
w
( )T T x固体壁， ， =−

L
u U

固体壁
=

w
( )T T x

= 0Y

= 0Z



第 4章  液柱振動による顕熱輸送の数値解析 

67 

 

流路内を往復振動する液柱内の速度場と温度場の支配方程式および境界条件は，以下の
通りである． 

支配方程式 

 連続の式 ∇⋅ = 0u  (4.3) 

 Navier-Stokes方程式 ( ) ν
ρ

∂
+ ⋅∇ =− ∇ + ∇

∂
* 21
p

t

u
u u u  (4.4) 

 エネルギー方程式 ( ) 2T
T T

t
α

∂
+∇⋅ = ∇

∂
u  (4.5) 

ここで， 

 ( )Tu v w=u  (4.6) 

 

T

X Y Z

 ∂ ∂ ∂ ∇=   ∂ ∂ ∂
 (4.7) 

 ρ= +* L
d

d

U
p p X

t
 (4.8) 

である． 

境界条件 

 = 0, :X L  = 0,u  
∂
=

∂
0,

v

X
 
∂
=

∂
0,

w

X
 
∂
=

∂
0

T

X
 (4.9) 

 = 0 :Y  =−
L
,u U  = 0,v  = 0,w  =

w
T T  (4.10) 

 = :Y H  =−
L
,u U  = 0,v  = 0,w  

∂
=

∂
0

T

Y
 (4.11) 

 = 0 :Z  =−
L
,u U  = 0,v  = 0,w  =

w
T T  (4.12) 

 = :
2

H
z  

∂
=

∂
0,

u

Z
 
∂
=

∂
0,

v

Z
 = 0,w  0

T

Z

∂
=

∂
 (4.13) 

ここで，ULは振動する液柱速度である．液柱振動振幅 S，液柱先端の振動中心位置 xc，お
よび振動周波数 fの実験値を用いると，液柱先端位置は， 

 ( )L csin 2x S f t xπ= ⋅ +  (4.14) 
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で表されることから，式 (4.14)を時刻 tで微分することにより，振動する液柱速度は， 

 ( )π π= = ⋅L
L

d
2 cos 2

d

x
U fS f t

t
 (4.15) 

で与えられる． 

つぎに，流路壁熱伝導について考える．付録 Cにおいて，周期的熱伝導における流路壁
厚さ方向の温度分布を検討しており，今回検討する液柱振動条件においては，流路壁断面
内において温度はおよそ一様であることが確認されている．そこで，断熱部流路壁温度 Tw

は，流路壁断面内において一様であると仮定し，1次元非定常熱伝導方程式 

 ( )
2

w w
w w w w w w2

,
T T

A c A k Q x t
t X

ρ
∂ ∂

= +
∂ ∂

 (4.16) 

により断熱部流路壁温度の時間変化を解く．ここで，Aw は流路壁断面積，ρw は流路壁密
度，cwは流路壁比熱，kwは流路壁熱伝導率である．また， ( )w

,Q x t は x方向単位⻑さあた
りの液柱から流路壁への伝熱量であり，流体の温度勾配により， 

 ( )
= =

   ∂ ∂  = +        ∂ ∂∫ ∫
/2

w
0 0

0 0

, 2 d 2 d
H H

Y Z

T T
Q x t k Z k Y

Y Z
 (4.17) 

で与えられる．ここで，kは作動液体（エタノール）の熱伝導率である．以上の式 (4.3)–

式 (4.5)・式 (4.16)を時間発展に解き進め，周期定常解を求める．式 (4.3)・式 (4.4)に基
づき，速度場を解く際には，SMAC法とスタガードメッシュを用い，対流項には 1次風上
法を用いた．エネルギー方程式である式 (4.5)の時間前進には，Euler陽解法を用い，流路
壁の非定常熱伝導方程式である式 (4.16)の時間前進には完全陰解法を用いた．以上の計算
により，周期定常状態が得られた後，熱輸送量 Qtotalを式 (4.18)で求め，実験値との比較
を行った． 

 total cond hex
Q Q Q= +  (4.18) 

ただし， 

 
w

cond w w

HA

d

d

T
Q A k

x

  =−   
 (4.19) 

 =−∫
HA

whex
A1

( )dQ Q x x  (4.20) 

ここで，
w
T および

w
Q は，振動 1周期についての時間平均を表す．式 (4.19)は，加熱部−
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断熱部境界（位置 HA）における温度勾配を用いた流路壁の熱伝導による熱輸送であり，
式 (4.20)は，液柱が加熱部に浸入したとき，加熱部が液柱により直接冷却されることによ
る熱輸送を表す． 

4.4  数値解析結果 

本節では，前節で示した数値解析手法を用いて得られた断熱部流路壁温度分布および熱
輸送量と第 3.1.2項で議論した 2成分系の実験結果と比較する． 

4.4.1  断熱部流路壁温度分布 

図 4.5に種々の液柱先端の振動中心位置 xcにおける，無次元断熱部流路壁温度分布の数
値解析結果および 2成分系の実験により得られた実験結果の比較を示す．数値解析結果が
実線で，実験結果が塗りつぶしのシンボルで示されている．このとき，液柱振動振幅 2S

および液柱振動周波数 fは一定である．また，図 4.5 では，振動中心位置が大きい，すな
わち冷却部に近い場合から加熱部に近い場合の順に並べられている．無次元断熱部流路壁
温度分布Θは，数値解析により得られた断熱部流路壁温度分布 Twを前章の式 (3.2)の定義
を用いて換算した．ここで，数値解析における断熱部流路壁温度分布は，振動の 1周期に
ついて時間平均したものである．図 4.5から，いずれの振動中心位置における数値解析に
より求められた断熱部流路壁温分布も，実験から得られた流路壁温度分布に対して，良好
な一致を示すことがわかる．さらに，2 成分系の実験からは十分にとらえることができな
かった詳細な断熱部温度分布を得ることができた．図 4.5の数値計算により得られた種々
の振動中心位置における無次元流路壁温度分布をまとめて図 4.6(a)に示す．また，図 4.6(a)

中の破線は，断熱部における熱輸送が流路壁熱伝導のみで行われると仮定したときの温度
分布を示す．図 4.6(a)から振動中心位置が変化すると断熱部流路壁無次元温度分布が変化
することがわかる． 

図 4.6(a)で示した振動中心位置に対する断熱部流路壁無次元温度分布の差異を明確にす
るために，各振動中心位置に対する無次元温度分布Θから，図 4.6(a)において破線で示し
た単純熱伝導の場合の温度分布Θcondを差し引いた結果を図 4.6(b)に示す．これから，実験
からは十分にとらえることができなかった液柱先端の振動中心位置に対する断熱部温度
分布の変化をみることができる．振動中心位置が加熱部に近づくと，断熱部での温度分布
の下に凸の程度が小さくなり，直線分布に近づくことがわかる．この理由は，次の通りで
ある．ドリームパイプの場合と同様に，流路内が完全に作動液体で満たされている場合， 
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図 4.5  2成分系における無次元流路壁温度分布の数値解析と実験の比較．

(a) 振動中心位置
xc =90.1 mm

(b) 振動中心位置
xc =79.8 mm

(c) 振動中心位置
xc =73.7 mm

(d) 振動中心位置
xc =68.5 mm

(e) 振動中心位置
xc =62.6 mm

共通条件
2 73.5 mm

1.87 Hz

S

f

 =     = 

いずれの振動中心位置の場合に
おいても，実線は数値解析結果
を示し，塗りつぶしのシンボル
は実験結果を示す．
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加熱部から断熱部への顕熱輸送は，断熱部から冷却部へのそれと同じになる．しかしなが
ら，本研究における 2成分系では，流路内が作動液体で部分的に満たされており，加熱部
に近い流路と比較して，冷却部に近い流路は⻑い時間，作動液体に満たされることになる．
したがって，液柱の往復振動に伴う顕熱輸送は，断熱部における加熱効果と比較して，断
熱部における冷却効果の方が強くなると考えられる．その結果，2 成分系において行われ
る液柱往復振動に伴い生じる顕熱輸送により，断熱部における流路壁温度分布は，下に凸
になっている．そして，振動中心位置が冷却部に近い場合から加熱部に近い場合に近づく
と，断熱部流路を作動液体が満たす時間が⻑くなる結果，2 成分系の熱輸送はドリームパ
イプのそれに近づき，断熱部温度分布が直線に近づくようになり，断熱部流路壁温度分布
における下に凸の程度は小さくなる． 

振動中心位置が加熱部に近づくにつれ，冷却部に近い断熱部領域で部分的に上に凸にな
っている．これは，流路壁に熱が流入していることを示している．この理由は，次の通り
である．液柱が冷却部への後退から加熱部への前進に進行方向を転換するときに液柱の先
端部分で強い撹拌が発生し，流路壁との熱交換が促進されると考えられる．振動中心位置
が加熱部に近い条件では液柱先端が冷却部まで浸入せず，液柱先端が断熱部流路内に存在
するときに進行方向の転換が行われ，液柱と流路壁との熱交換が促進され，液柱が加熱部
で受け取った熱を断熱部流路壁へ放出するためである． 

4.4.2  熱輸送量 

図 4.7 に，種々の振動中心における数値解析により得られた熱輸送量（●印）および 2
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図 4.6  種々の液柱振動中心位置における2成分系の無次元流路壁温度分布．

(a)  無次元温度分布． (b)  単純熱伝導との差．
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成分系の実験により得られた熱輸送量（■印）を示す．このとき，液柱振動振幅 2S およ
び液柱振動周波数 fは一定である．また，この図 4.7 は，図 4.5 の数値解析結果と対応す
るものである．液柱先端の振動中心位置が加熱部 ( ≤ ≤0 mm 50mmx ) に近いとき，すな
わち液柱先端が加熱部に深く浸入するとき，数値解析結果は実験結果と比較的よく一致し
ている．しかし，振動中心位置が増加する，すなわち冷却部に近づくにつれ，数値解析に
より得られた熱輸送量は，実験により得られたそれと比較して小さな値となり，その差は
増大する．振動中心位置

c
90.1 mmx = の場合では，数値解析により得られた熱輸送量は実

0
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3
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熱
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Q
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図 4.8  2成分系に対応する数値計算における熱輸送量と振動中心位置の関係．

単純熱伝導 Qwall

熱輸送量 Qtotal
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図 4.7  2成分系の全熱輸送量における実験と数値計算の比較．
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験値に対して約 16 %小さくなっている．このことを検討するために，数値解析により得
られた熱輸送量に対する各熱輸送機構の寄与の割合を整理した．図 4.8に，図 4.7に示し
た数値解析により得られた熱輸送量 Qtotalに対して，流路壁熱伝導による熱輸送量 Qcond（式 

(4.19)），および液柱と加熱部流路壁の間の熱交換による熱輸送量 Qhex（式 (4.20)）と振動
中心位置の関係を示す．式 (4.18)に示すように，数値解析により得られた熱輸送量 Qtotal

は，流路壁熱伝導による熱輸送量 Qcond と液柱と加熱部流路壁の間の熱交換による熱輸送
量 Qhexを合わせたものである． 

流路壁熱伝導による熱輸送量 Qcond は，振動中心位置が加熱部から冷却部に近づくにつ
れ，増加していることがわかる．これは，対応する 2 成分系の実験は，ヒーター加熱量
QEが一定の条件において行われており，振動中心位置が冷却部に近づくにつれ，加熱部−
冷却部の温度差が大きくなるためである．しかし，さらに振動中心位置が大きくなり，液
柱先端が加熱部に浸入しないようになる (

c
86.8 mmx > ) と，流路壁熱伝導による熱輸送

量はわずかに小さくなる．この理由を検討するために，流路壁熱伝導による熱輸送量を次
の 2つの要素に分けることにする．1つめは，加熱部から冷却部への熱輸送が流路壁の単
純熱伝導によってのみ行われると仮定し，加熱部−断熱部境界における流路壁温度と断熱
部−冷却部境界における流路壁温度を直線でつなぐことで求めた温度勾配から算出した
熱輸送量 Qwallである．2つめは，加熱部−断熱部境界における流路壁温度勾配から算出し
た流路壁熱伝導による熱輸送量 Qcondから，単純熱伝導による熱輸送量 Qwallを差し引くこ
とで求められる Qproで，液柱往復振動により加熱部−断熱部境界における流路壁温度勾配
が増加することにより増大した熱輸送量である．図 4.8では，単純熱伝導による熱輸送量
Qwallは◇印，勾配増加による熱輸送量 Qproは◇印で示されている．単純熱伝導による熱輸
送量 Qwallは，振動中心位置が冷却部に近づくにつれ，単調に増加している．これは，先ほ
ど議論したように，対応する 2成分系の実験は，ヒーター加熱量が一定の条件において行
われており，振動中心位置が冷却部に近づくにつれ，加熱部−冷却部の温度差が大きくな
るためである．一方，勾配増加による熱輸送量 Qproは，振動中心位置が冷却部に近づくに
つれ増加するが，液柱先端が加熱部に浸入しないようになると減少している．これは，液
柱先端が加熱部に浸入しないようになり，往復振動する液柱が加熱部−断熱部境界におけ
る流路壁温度勾配を増大させ，流路壁熱伝導による熱輸送を促進する効果が小さくなるた
めである． 

熱部流路壁と振動する液柱の間の熱交換による熱輸送量 Qhexは，振動中心位置が加熱部
から冷却部に近づくにつれ，急峻に減少していることがわかる．これは，加熱部における
液柱の滞留時間が減少するからであると考えることができる．前節で図 4.5に関連して議
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論したように，いずれの振動中心位置に対しても，数値解析により求めた断熱部流路壁温
分布は，実験により得られた断熱部流路壁温度分布と良好な一致を示していた．このこと
から，流路壁熱伝導による熱輸送量 Qcond は，本解析により精度よく予測されていると考
えることができる．したがって，実験と数値解析の間の熱輸送量の差異は，加熱部流路壁
と液柱との間の熱交換による熱輸送量の差異により生じていると考えられる．特に，振動
中心位置が大きい場合，すなわち，振動中心位置が冷却部に近い場合，液柱を単純な直方
体で近似した計算モデルでは図 4.9(a)のように加熱部に浸入する液柱部分の⻑さは短い．
しかし，実際には図 4.9(b)に示すように液柱先端の端面は平面ではなく湾曲したメニスカ
スとなっており，さらに液柱が振動している場合には，前進する液柱の先端に対して先行
する液膜の存在が確認されている．実験では，この先行液膜が液柱先端より深く加熱部に
浸入することにより，加熱部流路壁が作動流体と熱交換する領域が拡大し，作動流体と加
熱部流路壁の間の熱交換による熱輸送量が計算モデルに比べて増大すると考えられる．こ
のため，液柱先端の振動中心位置が大きく，加熱部に浸入する液柱領域⻑さが短いほど，
先行液膜を考慮していない解析結果は熱輸送量を過小評価するものと考えられる．また，
液柱先端が加熱部に浸入せず，実験において先行液膜による熱輸送促進効果が顕著である
と考えられる振動中心位置 c

90 mmx = の場合での熱輸送量と振動周波数の関係を図 4.10

に示す．いずれの振動周波数の場合においても，実験により得られて熱輸送量に対して数
値解析により得られた熱輸送量の方が小さくなっている．また，液柱振動周波数が減少す
るにつれて実験と数値解析の熱輸送量の差∆Qcondは小さくなっている．これは，振動周波
数が減少するほど先行液膜が短くなることが実験から確認されており，この先行液膜の熱

図 4.9  液柱先端の形状．

加熱部

(a)  数値解析（直方体）．

液柱

液柱進行方向

液柱先端

(b)  実験における観察．

液膜

加熱部

液柱

液柱進行方向
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輸送促進効果が小さくなり液柱を直方体に近似した数値解析モデルに近づくためである
と考えられる．加えて，先行液膜以外の実験結果と解析結果の差異の要因として，残留液
膜の影響が考えられる．前章で述べたように，振動する液柱は後退した後の壁面に液膜を
残すことが高速度ビデオ撮影により観察されている．この残留液膜は流路壁にとどまるこ
とにより流路壁と熱交換を行い，そして再び加熱部に浸入する液柱本体と混合，撹拌され
ることにより，顕熱輸送に影響していると考えられる．これら先行液膜および残留液膜の
熱輸送効果についての詳細な検討は，今後の課題である． 

図 4.11 は，液柱振動振幅2 73.5 mmS = ，液柱先端振動中心位置 c
73.7 mmx = ，液柱

振動周波数 1.87 Hzf = の場合における，数値解析により得られた周期定常状態に達した後
の液柱温度場および流路壁温度分布の時間変化を 1/8周期 (0.067 s) 毎に示したものであ
る．液柱が往復振動することにより，複雑な温度場が形成されていることがわかる．図
4.11(a)–図 4.11(d)で示されているように，液柱が冷却部から加熱部に前進すると，作動液
体温度が冷たい液柱のコア部から流路壁上へ押し出され，流路壁との熱交換により作動液
体が温められていることがわかる．そして，図 4.11(e)–図 4.11(h)で示されているように，
液柱が加熱部から冷却部へ後退すると，流路壁近傍で温められた作動液体が巻き上げられ，
液柱先端近傍で作動液体の撹拌が生じて熱拡散を促進させていることがわかる． 
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図 4.10  2成分系における熱輸送量と振動周波数の関係．
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4.4.3  流路壁温度の時間変化 

第 3.3節で，液柱振動周波数が遅い場合の流路壁温度の時間変化について，実験結果に
基づき議論した．本項では，その実験結果に対応する数値解析結果について議論していく
ことにする．図 4.12 に液柱先端位置と流路壁温度の時間変化の関係を示す．ここで，流
路壁温度の時間変化 ( )′iT t は，式 (3.6)と同様に，流路壁温度の時間変化 ( )i

T t から，流路
壁温度の時間平均値

i
T を差し引くことで求めた．ここで，i は流路壁温度を測定した断熱

部位置である（図 2.1に示す流路壁温度測定位置 A1・A2・A3）．図 4.12では，それぞれ
の iに対する ( )′ = 0

i
T t は，それぞれの測定した流路壁温度の位置において示され，破線で

示されている．図 4.12(a)に，振動中心位置 c
78.8 mmx = の場合における流路壁温度と液

柱先端位置の時間変化を示す．図 4.12(a-1)に数値解析結果を示し，図 4.12(a-2)に対応す
る実験結果を示す．数値解析結果と実験結果を比較すると，液柱先端変位に対する流路壁
温度の時間変化は，定性的に一致していることがわかる．また，実験結果からは把握する
ことができなかった流路壁温度の時間変化の詳細を数値解析結果から理解することがで
きる．液柱が冷却部から加熱部へ移動し，液柱先端が位置 A1 を通過するときするとき，
流路壁温度は低下しはじめている．これは，流路が作動液体で満たされると，流路壁から
液柱への対流熱伝達により流路壁が冷却されるためである．そして，液柱が加熱部から冷
却部へ移動し，液柱先端が位置 A1 を再び通過するとき，流路壁温度は上昇しはじめてい
る．これは，流路壁が液柱で満たされないようになり，流路壁が冷却されないためである．
同様に，位置 A2 の流路壁温度においても，位置 A2 において流路が作動液体で満たされ
るとき流路壁温度は低下し，位置 A2 において空気に露出するとき流路壁温度は上昇して
いる．しかし，位置 A1 の流路壁温度の時間変化と異なり，流路が作動液体で満たされて
いても，液柱が加熱部から冷却部に後退するとき，流路壁温度が上昇していることがわか
る．これは，加熱部で受熱した液柱先端の作動液体が，加熱部から冷却部に後退する過程
で断熱部流路壁に放熱するためである．そして，位置 A3 では，加熱部から冷却部への液
柱後退時における作動液体から断熱部流路壁への放熱が大きくなり，位置 A3 において空
気に露出すると，流路壁の熱拡散により流路壁温度が低下するようになる． 

図 4.12(b)に，図 4.12(a)と比較して振動中心位置が加熱部に近い振動中心位置

c
68.6 mmx = の場合における流路壁温度と液柱先端位置の時間変化を示す．図 4.12(a)と

同様に，数値解析結果と実験結果を比較すると，液柱先端変位に対する流路壁温度の時間
変化は定性的に一致している．また，数値解析における液柱先端変位に対する流路壁温度
変化は，図 4.12(a)の振動中心位置が冷却部に近い場合と同様であるが，液柱が加熱部に深
く浸入するようになるため，液柱の加熱部での受熱量が増加した結果，液柱が加熱部から 
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冷却部に後退するときの断熱部流路壁へ放熱が増え，位置 A2・A3での液柱後退時の流路
壁温度上昇が顕著になっていることがわかる．つぎに，断熱部流路壁温度の振動振幅に関
して，数値解析結果と実験結果を比較することにする． 

断熱部流路壁温度の振動振幅 
図 4.13 に断熱部流路壁温度の振動振幅と流路壁位置の関係を示す．ここで，流路壁温
度の振幅 i

T∆ は，式 (4.21)に示すように，各々の断熱部位置 iにおける流路壁温度の最大
値と最小値の差として定義した． 

 ( ) ( )∆ = −max min
i i i
T T t T t  (4.21) 

また，図 4.13に示す温度振幅は，図 4.12で示した液柱先端位置と流路壁温度の時間変化
の関係と対応している．いずれの振動中心位置の場合においても，振動する液柱温度と流
路壁温度の温度差が大きい加熱部に近い断熱部流路壁位置における流路壁温度の振動振
幅が大きく，流路壁位置が冷却部に近づくほど，流路壁温度の振動振幅が小さくなってい
ることがわかる．これは，数値解析および実験のいずれの場合においても，同様の傾向を
示しており，定性的には良好な一致が確認された．一方で，実験から得られた振動振幅と
比較して，数値解析の振動振幅の方が大きくなっている．これは，数値解析では流路断面
において流路壁温度が一様であると仮定して計算を行ったが，実験における流路壁では流
路断面において温度分布が存在し，流路壁表面における温度振幅が温度測定位置において
減衰したためであると考えられる． 

図 4.13  2成分系における断熱部流路壁温度振幅と位置の関係．

(b)  振動中心位置 xc = 68.6 mm．(a)  振動中心位置 xc = 78.8 mm．
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5.1  はじめに 

第 3章では，自励振動ヒートパイプの流路内で振動する作動流体の熱輸送機構を解明す
ることを目的として，流路内の液柱を強制振動させることにより自励振動ヒートパイプに
おける熱流動現象を模擬することで顕熱輸送と潜熱輸送の寄与の割合を実験的に評価し，
液柱の振動振幅，振動周波数，および液柱先端の振動中心位置の液柱振動条件が熱輸送に
及ぼす影響を検討した．このとき液柱の往復振動により流路壁に形成される液膜が観察さ
れ，この液膜が潜熱輸送に影響を与えるとともに，相変化による液膜厚さの時間変化を考
えることで潜熱輸送を定量的に推算することができることを示した．このことは，
Khandekar らの研究[47]においても指摘されており，液膜が⻑く形成される環状流が存在
するとき潜熱輸送が重要な役割を果たす可能性を示唆している．このように，自励振動ヒ
ートパイプの熱輸送，特に作動流体の相変化による潜熱輸送のメカニズムの理解において，
図 5.1に示すような往復振動する液柱により流路壁面上に生ずる液膜は熱輸送に大きく影
響するため，この液膜挙動の詳細を明らかにすることが重要である．特に，液膜厚さは細
管内の相変化熱伝達を予測するための重要なパラメーターである．本章では，はじめに管
内に形成される液膜厚さに関する先行研究を整理する．そして，第 2章で説明した実験装
置を用いて，実験的に往復振動する液柱により生じる液膜厚さを評価するとともに，従来
の研究において提案されている予測式から推算される液膜厚さと比較・検討する．さらに，
本実験に対応する液膜厚さの理論式を導出し，半経験的な予測式を提案する 

5.2  管内に形成される液膜厚さに関する先行研究 

前節で言及した管内を移動する液柱により形成される液膜の挙動に関して，これまで多
くの研究が行われている．Taylorは，円管内を移動する液柱が内壁に残す液膜に関して実
験研究を行い，粘性力と表面張力の比であるキャピラリー数が大きくなると液膜厚さが一

図 5.1  管内を移動する液柱により流路壁面上に生じる液膜．

流路壁

液膜
液膜厚さ

液柱移動方向
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定値に漸近することを示した[53]．また，Landauらは，固体壁を液槽から引き上げた場合
における固体壁表面に生じる液膜の厚さの評価を行った．これは，動的湾曲面における単
位体積に働く粘性力と毛管圧の勾配のつり合い，および湾曲面における曲率の接続を考え
るものであり，液膜厚さがキャピラリー数の 2/3乗に比例することを結論付けた．このモ
デルは，液膜形成の力学を考える上での基礎となり，Landau，Levich，Derjaguin によ
り提案されたことから，LLDモデルと呼ばれる[48]．この LLDモデルは，管内を液柱が移
動する場合における管内壁に生じる液膜の厚さの評価にも適用することができ，管内壁に
形成される液膜厚さがキャピラリー数の増加とともに一定値に収束することが示された．
これは，Bretherton の法則[48]として知られており，Taylor による実験結果を支持するも
のとなっている．さらに，Aussillous らは，同様に LLD モデルに基づいた管内形成液膜
厚さの理論解を求め，Taylorの実験データ[53]に対してフィッティングすることで半経験的
な予測式を提示した[54]．この他にも管内を移動する液柱とそれに伴い生じる液膜に関する
研究は多く行われてきた[55–58]．近年ではHanら，Younらは，レーザーフォーカス変位計
を用いることで液柱が管内を移動することに伴い形成される液膜の厚さを系統的に測定
し[51,59–61]，キャピラリー数・Reynolds数・Weber数・Bond数の無次元数の関数として液
膜厚さに対する予測式を提案している．この液膜厚さの予測式は，液柱が一定速度で移動
する場合[51,59]，一定の加速度で加速する場合[60]，一定の加速度で減速する場合[61]といった
様々な液柱流動条件に対して提案されている．以上のように管内壁に形成される液膜厚さ
に関して多くの研究が行われている．しかし，自励振動ヒートパイプでみられるような流
路内を往復振動する液柱により流路壁に生じる液膜に関する報告は少なく[62,63]，この先行
研究において調査された液柱の振動周波数も限定的であり，液膜厚さの予測式が提案され
るに至っていない．そこで，実際の自励振動ヒートパイプで観察される振動周波数を含め
た振動周波数で流路内を往復振動する液柱により生じる液膜厚さを実験的に評価した．さ
らに，液膜形成の力学モデルを検討し，液柱の往復振動により生じる液膜厚さの予測式を
提案する． 

5.3  実験装置および実験方法 

実験装置 
図 5.2に実験装置全体の概略を示す．これは，第 2.1節で述べた自励振動ヒートパイプ
における流動と熱輸送現象を模擬するために開発した装置と同一のものであるが，本章の
実験では使用しない装置を省略して示している．この実験装置を用いて，流路内を往復振
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動する液柱の液柱先端変位を測定した．位置 xは流路端から流路入口方向への距離である．
また，流路壁外表面から深さ 0.5 mmの位置に設置された T型熱電対（素線径 0.1 mm），
流路入口に設置された K型熱電対（シース径 0.5 mm）による温度測定結果に基づき，作
動流体の熱物性値を評価した．本章の実験では，クランク半径を3.01 mm 7.93 mmR≤ ≤

の範囲で変化させた．コネクティングロッド⻑ Lは 200 mmであり，コネクティングロッ
ド⻑とクランク半径の比である連桿比 L Rλ = は25.2 66.4λ≤ ≤ と十分に大きく，振動波
形の正弦波からのずれは無視することができる．本実験では，作動流体としてエタノール
を使用した． 

実験方法 
はじめにチャンバーに接続されたバルブを開け大気圧に開放した後，シリンジを用いて
流路内に作動流体を流路中央 ( 80 mmx = ) 付近まで封入し，再びチャンバーに接続され
たバルブを閉めた．そして，種々のクランク半径 Rおよび振動周波数 fで流路内の液柱を
往復振動させ，高速度ビデオカメラ（撮影速度 1000 fps）を用いて往復振動する液柱先端
（気液界面）の挙動を撮影した．そして，液柱先端を撮影した動画の 1フレーム毎に流路
中心線上の画像を切り出し，時系列順に並べることにより液柱先端の振動振幅および振動

図 5.2  実験装置全体の模式図．
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周波数を評価した．この液柱先端が正弦波的に振動していると仮定し，時間変化する液柱
先端変位 xtを 

 ( ) ( )t c
sin 2x t S f t x= ⋅ +π  (5.1) 

で表した．ここで，S は液柱先端の振動振幅，f は液柱先端の振動周波数，xcは液柱先端
の振動中心位置である．以上の液柱先端変位の決定方法の詳細は，第 2.2.4 項を参照され
たい． 

5.4  データ整理 

図5.3にクランク半径 7.93 mmR= のときの高速度ビデオカメラの動画に基づいた画像
解析から算出した液柱先端の振動振幅 2S と振動周波数 f の関係を示す．また，図中の振
動周波数 0 Hzf = において白抜きのシンボルで示されている振動振幅 2S0は，図 5.4(a)か
ら図 5.4(b-1)へと液柱が流路壁に液膜を残さずに後退したと仮定し，式 (5.2)に示すように
ベローズの往復振動による体積変化量と液柱先端が往復する領域の体積の関係から求め
た液柱先端の振動振幅である． 

 2

e h 0

1
2 2

3
A R D S
 ⋅ ⋅ = ⋅  

 (5.2) 

式 (5.2)の左辺は，往復振動によるベローズの体積変化量で，ベローズの有効断面積 Aeに

図 5.3  液柱先端振動振幅と振動周波数の関係．

0

25

50

75

100

125

0 1 2 3 4 5

液
柱
先
端
の
振
動
振
幅

2
S

, 
m

m

振動周波数 f , Hz

2S − 2S0

2S0

クランク半径
R= 7.93 mm



第 5章  液柱の往復振動により生じる液膜厚さの測定と予測式の提案 

86 

 

ベローズの振動振幅2 1 3R ⋅ を乗じたものであり，式 (5.2)の右辺は，液柱先端が往復する
領域の体積で，流路断面積 2

h
D に液柱先端の振動振幅 2S0を乗じたものである．図 5.3 か

ら，いずれの振動周波数においても，高速度ビデオカメラの動画から算出した気液界面の
振動振幅 2Sは，2S0よりも大きい．このことから，図 5.4(b-2)に示すように液柱が後退す
るときに流路壁に液膜を残していることがわかる．また，液柱先端の振動振幅は振動周波
数の増加と伴に単調に増加しており，振動周波数の増加とともに流路壁に残留する液膜の
体積が単調に増大している，すなわち液膜厚さが厚くなっていることがわかる． 

つぎに，この液柱先端の振動振幅の測定結果から流路内を往復振動する液柱により形成
される液膜の平均厚さを算出する．図 5.4(b-1)に示す流路壁に液膜を残さないと仮定した
ときの液柱先端の振動振幅 2S0と図5.4(b-2)に示す実際に測定した液柱先端の振動振幅 2S

の差に流路断面積を乗じた体積( ) 2

0 h
2 2S S D− ⋅ が，液柱が後退したときに流路壁に生じた

液膜の体積である．本実験で使用した正方形流路断面の 4辺のうち 3辺は銅であり，1辺
はポリカーボネイトである．銅と比較してポリカーボネイトに対してエタノールは濡れに
くいため，図 5.4(b-2)の流路断面図で示すように，3 辺に一定厚さδavの液膜が存在するも
のと仮定した．加えて，流路⻑⼿方向（x軸）に対して，⻑さ 2Sで液膜厚さは平均厚さδav

で一定であると仮定すると，液膜体積の関係より， 

 ( ) ( )2 2

0 h h av av
2 2 2 3 2S S D S D δ δ− ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ − ⋅  (5.3) 

が得られる．この式 (5.3)と前述の式 (5.2)に基づき，往復振動する液柱により生じる平均
液膜厚さδavは，高速度ビデオカメラで撮影した動画から算出した気液界面の振動振幅 2S，
水力直径 Dh，およびクランク半径 Rから求めることができることがわかる． 

図 5.4  液柱先端の振動振幅に対する液柱運動に伴い形成される液膜の影響．
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5.5  実験結果 

図 5.5に種々のクランク半径に対する液柱先端振動振幅と振動周波数の関係を示す．振
動周波数 0 Hzf = において白抜きのシンボルで示されている振動振幅は前節の式 (5.2)で
定義したもので，液柱が流路壁に液膜を残さずに後退したと仮定したときの振動振幅 2S0

である．図 5.5のクランク半径 7.93 mmR= に対する液柱先端の振動振幅と振動周波数の
関係は，図 5.3で示したそれと同一である．いずれのクランク半径においても，高速度ビ
デオカメラの動画から算出した液柱先端振動振幅 2S は 2S0よりも大きく，また，液柱振
動周波数の増加と伴に，液柱先端の振動振幅は単調に増大していることがわかる．なお，
一部のクランク半径と液柱振動周波数の組み合わせにおいて，液柱往復振動における気液
界面の挙動が不安定になり，液柱先端変位の測定が困難なことがあった．そのため，図 5.5

では，各クランク半径において，実験を行った液柱振動周波数の範囲が異なっている．こ
の気液界面挙動の不安定に関しては，今後の課題である． 

図 5.5 に示す液柱先端振動振幅と振動周波数の関係に基づき，前節の式 (5.3)を用いて
求めた平均液膜厚さδavを正方形断面の水力直径 Dhで除した無次元平均液膜厚さとキャピ
ラリー数の関係を図 5.6に塗りつぶしのシンボルで示す．このとき，キャピラリー数には，
代表速度として液柱の往復振動の半周期で時間平均した液柱先端速度

t
4x fS=ɺ を用い，式 

(5.4)で定義した平均キャピラリー数を用いた． 

図 5.5  種々のクランク半径に対する液柱先端振動振幅と振動周波数の関係．
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( )4

Ca
fSµ

σ
=  (5.4) 

ここで，µは作動流体の粘性係数，σは表面張力である．図 5.6に示すように算出された無
次元平均液膜厚さは，今回実験したクランク半径・振動周波数の範囲において，平均キャ
ピラリー数でおよそ整理できることがわかる．キャピラリー数の増加と伴に無次元平均液
膜厚さは単調に増加している．また，キャピラリー数がおよそ 0.03 より大きくなると，
キャピラリー数に対する液膜厚さの増加率が減少している．図 5.6には Aussillousらが提
案する半経験的な予測式[54]に基づいた無次元液膜厚さとキャピラリー数の関係が破線で
示されている．この予測式は，円形断面流路内で液柱が等速で流れる場合の実験結果に基
づいたものである．本実験結果と Aussillousらの予測式の結果を比較すると，キャピラリ
ー数の変化に対する液膜厚さの変化の挙動が異なることがわかる．これは，本研究の実験
条件である加速・減速が生じる往復振動流の影響および正方形断面流路であることの影響
の結果であると考えられる．そこで，これまで提案されている他の予測式により算出した
液膜厚さと本実験の液膜厚さを比較することでそれぞれの影響を検討することにする． 

はじめに，液柱の加速・減速が液膜厚さに与える影響を検討する．Hanらはパイレック
スガラスを用いた円形断面流路において液柱が速度 0 から一定加速度で加速する場合[60]

に対して，Youn らは円形断面流路において液柱が種々の速度から一定加速度で減速する
場合[61]に対して，レーザーフォーカス変位計を用いて液膜厚さを実験的に測定するととも
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図 5.6  無次元液膜厚さとキャピラリー数の関係．
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に，その結果に基づき予測式を提案している．これらの予測式を用いて，正弦波的に液柱
が振動する本実験条件に対応する液膜厚さを加速する場合，減速する場合のそれぞれに対
して求め，その平均値として算出した．このとき，加速度の影響を示すパラメーターであ
る Bond数には，液柱の往復振動の半周期で時間平均した液柱先端加速度 2

t
8x f Sπ=ɺɺ を用

い，式 (5.5)で定義した平均 Bond数を用いた． 

 
( )2 2

h
8

Bo
f S Dρ π

σ
=  (5.5) 

ここで，ρは作動液体の密度である．以上のように予測式を用いて算出した円形断面流路
内を加減速する液柱により生じる液膜厚さを図 5.6に白抜きのシンボルで示す．キャピラ
リー数が約 0.01 以上では，Aussillous らの液柱が等速で流れる場合における半経験式に
基づいた液膜厚さと比較して，液柱の加速・減速を考慮した場合の液膜厚さの予測値は厚
くなっている．これは，液柱の加速に伴い液膜厚さが減少し，減速に伴い液膜厚さが増加
することが指摘[60,61]されており，キャピラリー数が約 0.01 より大きいとき，加速と比較
して減速の液膜厚さに対する影響が支配的となることがわかる．そして，キャピラリー数
がおよそ 0.03 より大きくなると，キャピラリー数に対する液膜厚さの増加率が減少する
とともに，等速で移動する場合の液膜厚さに近づくことがわかる．これは，キャピラリー
数が増加するにつれ，液膜厚さに対する液柱の加速・減速の影響がつりあうようになるた
めであると考えられる．このキャピラリー数の増加とともに液膜厚さの増加率が減少する
挙動は本実験の結果においても観察されており，これは液柱の加速・減速の影響であると
考えることができる．本実験において，キャピラリー数の増加に対する液膜厚さの増加率
が減少するのは，平均キャピラリー数がおよそ 0.03 より大きいときであり，これは平均
Bond数がおよそ 1.6より大きいときに対応する． 

次に，流路断面形状が液膜厚さに与える影響を検討する．Hanらは，石英ガラスを用い
た正方形断面流路において等速で移動する液柱により生じる液膜厚さを測定し，予測式を
提案している[51]．この予測式では，流路四隅に存在する液膜を曲率半径により評価してい
るため，このときの液膜量を流路断面積内の液膜存在割合に換算し正方形断面流路の四辺
に一定の厚さで液膜が存在すると仮定することで平均的な液膜厚さを算出した．その結果
を図 5.6に一点鎖線で示す．Aussillousらの円形断面流路における予測式と比較して，Han

らの正方形断面流路における予測式による液膜厚さは，同一のキャピラリー数のとき液膜
厚さが厚くなることがわかる．これは流路の四隅に液膜が保持されるためであり，本実験
においても目視による観察で確認されている．しかし，正方形断面流路を等速で移動する
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液柱により生じる液膜厚さと比較すると，本実験における液膜厚さは0.022 Ca 0.036< <

の範囲を除いて全体的に薄くなっている．さらに，Ca 0.012< では円形断面流路を等速で
移動する液柱により生ずる液膜の厚さと比較しても，本実験の液膜厚さが薄くなっている．
この理由はつぎの通りである．これまで比較検討してきた液膜厚さの予測式はいずれも，
流路壁に形成される液膜厚さが⻑く，液膜が流路壁を完全に濡らしていると仮定できるも
のであった．一方，本実験では図 5.4(b-2)に示すように液膜先端には接触線が存在し不完
全な濡れの状態である．この違いにより，同じ正方形断面流路において等速で移動する液
柱に対する予測式により算出した液膜厚さと比較して液膜厚さが薄くなったと考えられ
る．以上のような不完全濡れが液膜厚さに与える影響の議論は，今後の検討課題である． 

5.6  液膜厚さの予測式の提案 

前節まで，流路内で液柱が往復振動する場合に流路内壁面に生じる液膜の厚さを実験的
に評価するとともに，これまで提案されてきた予測式から推算される液膜厚さと比較した．
これにより，液柱の往復振動により生じる液膜厚さの特徴を理解することができた．本節
では，液膜形成の力学モデルを構築することで，その液膜厚さの予測式を提案し，本研究
において実験的に得られた液膜厚さと比較する． 

5.6.1  液膜形成の力学モデル 

これまで提案されてきた液膜厚さの予測モデルの多く[51,54,55,59–61]は，流路内壁に形成さ
れる液膜を，厚さ一定の領域・遷移領域・液柱支配領域の 3領域に分割し，遷移領域にお
ける力のつり合いと曲率の一致を検討するというものになっている．本研究においても，
これらの議論を踏まえるとともに，往復振動する影響と流路が正方形である影響を考慮す
る評価関数 fを新たに導入することにより，往復振動する液柱により生じる液膜厚さの予
測モデルを構築することにする． 

図 5.7に液膜形成の力学モデルの模式図を示す．この力学モデルは，表面張力と粘性力
のつり合いを考えた LLDモデル[48]に端を発し，Aussillousら[54]が，慣性の影響を考慮し
拡張したものであり，液膜形成の力学を検討するときの基礎となるものである．流路軸近
傍の静的湾曲面と流路壁面上の液膜の接続部を動的湾曲面と呼ぶことにする．図 5.7は，
左から液膜厚さ一定の領域，動的湾曲面を持つ遷移領域，静的湾曲面を持つ液柱支配領域
である．液膜厚さにおける運動方程式を 1次元 Oseen近似すると， 
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2

1 1U f
U

R

σ
µ ρ

δ λ δ λ

⋅
⋅ −
−

∼  (5.6) 

となる．ここで，µは粘性係数，Uは液柱先端移動速度，δは液膜厚さ，λは遷移領域⻑さ，
σは表面張力，Rは流路半径，ρは密度である．また，fは評価関数で，液柱の加速・減速，
および正方形断面の影響により気液界面の曲率が変化する効果を取り入れるためのもの
である．さらに，動的曲率面と静的曲率面の接続部における曲率の一致から， 

 
2

f

R

δ

λ δ−
∼  (5.7) 

の条件が得られる．式 (5.6)・式 (5.7)の 2式から遷移領域⻑さλを消去し整理すると， 

 
( )3 2 2

3 2 1
1

U RU R
f

f

ρ δµ δ

δ δ σ

    −−   − ⋅         
∼  (5.8) 

となる．ここで，修正Weber数を 

 
( )ρ δ

σ

−
′ =

2

We
U R

 (5.9) 

と定義し整理すると，管半径 Rで規格化した無次元液膜厚さが得られる． 
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We
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∼  (5.10) 

ここで， 

図 5.7  液膜形成の力学モデル．

遷移領域

気体

f

R
κ

δ
=

−

2Uρ
Uµ

δ

σ κ⋅

℄

U

λ

R

曲率一致

δ

液柱支配
領域

液膜厚さ
一定領域

液体



第 5章  液柱の往復振動により生じる液膜厚さの測定と予測式の提案 

92 

 

 
We

1
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′
≪  (5.11) 

であると仮定すると， 
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 (5.12) 

ここで，無次元液膜厚さの代表⻑さを水力直径に変更し，さらに評価関数 2f を F と定義
し，式 (5.12)を整理すると， 

 
δ

′+ −

∼

2 3

2 3h

Ca

4
2Ca We

3

D
F

 (5.13) 

となる．ここで，この式 (5.13)における評価関数 Fを 

 
2 3

2 3

h

Ca 4
2Ca We

3
F

Dδ
′= − +  (5.14) 

と定義することにする．すると，式 (5.13)の右辺と左辺は等号でつながることになる．つ
ぎに，この評価関数が適切な無次元パラメーターに強い相関を持つと考える．本実験にお

図 5.8  評価関数と修正Womersley数の関係．
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ける流動様式で特徴的なのは，液柱が往復振動するという点である．そこで，振動振幅 2S

と流路水力直径 Dhの比を用いた修正Womersley数 

 * h

h h

2 2
Wo Wo

2

DS S

D D

ω

ν
= ⋅ = ⋅  (5.15) 

を定義すると，図 5.8に示すように，評価関数 Fは修正Womersley数Wo*に対して強い
相関を持つことがわかる．そこで，評価関数 Fの回帰曲線として， 

 ( )
4

*

0

Wo
i

i

i

F α
=

= ⋅∑  (5.16) 

を採用した．図 5.8には，式 (5.16)を用いて実験結果に対して曲線回帰を行った結果を破
線で示す．このときの回帰パラメーターは， 

 
2
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3 5

3 4

9.987, 1.361, 8.644 10

2.414 10 , 5.339 10

α α α

α α

−

− −

= =− = ×

=− × = ×
 (5.17) 

である．さらに，式 (5.13)における修正Weber数の取り扱いを簡略化する．修正Weber

数には，未知の液膜厚さδを含んでいるので，既知のパラメーターのみで表現することを
考える．図 5.9に示すように，R δ−  を代表⻑とする修正Weber数は，水力直径 Dhを代
表⻑にしたWeber数 
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hWe
U Dρ

σ
=  (5.18) 

図 5.9  修正Weber数とWeber数の関係．
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に対して強い相関を持つことがわかる．そこで，修正Weber数をWeber数の関数として，
べき乗関数で曲線回帰を行うと， 

 0.9602We 0.4929 We′ = ⋅  (5.19) 

の関係が得られる． 

以上より，正方形断流路内で往復振動する液柱が形成する液膜厚さの予測式は，次のよ
うになる． 

 
2 3

2 3h

Ca

4
2Ca We

3

D
F

δ
=

′+ −

 (5.20) 

ここで，評価関数 Fは式 (5.16)および式 (5.17)から求められ，修正Weber数We′は式 

(5.19)から求められる．式 (5.20)の予測式を用いて算出した液膜厚さと実験で評価した液
膜厚さを比較すると図 5.10のようになる．およそ±10 %の範囲内で予測できたことがわか
る． 

5.6.2  キャピラリー数のみを用いた液膜厚さの予測式 

前項では，液膜形成の物理的モデルを構築し，種々の無次元パラメーターを導入するこ
とで，液膜厚さを予測することを可能にした．しかしながら，前項で提案した液膜厚さの
予測式は，多くの無次元パラメーターが含まれており取り扱いが煩雑である．また，図 5.6

からわかるように，今回実験を行った範囲においては，液膜厚さはおよそキャピラリー数
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のみで十分に予測することができることがわかる．液膜厚さを予測する上で，パラメータ
ーが少ない方が，取り扱いが容易となるであろう．そこで，Irandoustら[64]が提案する液
膜厚さを評価する回帰曲線 

 ( )av

h

1 exp CaCA B
D

δ  = − − ⋅  
 (5.21) 

を用いて予測式を作成した．この回帰曲線を採用した理由は，キャピラリー数の増加とと
もに液膜厚さの増加率が変化することをよく表現できるからである．式 (5.21)を用いて，

図 5.11  無次元平均液膜厚さに対して提案する予測式と実験結果．
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図 5.12  無次元平均液膜厚さにおける予測値と実験値の比較．
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本実験で得られた液膜厚さに対して，曲線回帰を行うことで得られた回帰パラメーターを
式 (5.22)に示す． 

 2 28.837 10 , 2.498 10 , 1.447A B C−= × = × =  (5.22) 

このフィッティング結果は，実験結果と併せて，図 5.11 に破線で示されている．キャピ
ラリー数がおよそ 0.03 を超えたときのキャピラリー数の増加に対する液膜厚さの増加率
の変化をよく表していることがわかる．図 5.12 は，実験的に評価した平均液膜厚さと今
回フィッティングにより求めた予測式を用いて算出した平均液膜厚さの予測値の関係を
示す．本項で提案する予測式を用いることにより，前項において液膜形成の力学モデルを
考慮することで構築した液膜厚さの予測式と比較して精度は劣るものの，およそ±15 %の
正確さで正方形断面流路内を正弦波的に往復振動する液柱により生じる液膜の平均液膜
厚さを予測することができることがわかる． 
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6.1  本論文の結論 
本論文は，自励振動ヒートパイプ内において生じる液柱の往復振動に伴う熱輸送につい
て研究を行ったものである．流路内の液柱を強制的に振動させることにより，実際の自励
振動ヒートパイプにおける流動と熱輸送現象を模擬し，液柱の往復振動に伴う顕熱輸送と
潜熱輸送を分離して評価した．さらに，顕熱輸送と潜熱輸送のそれぞれに対する液柱振動
条件の影響を明らかにした．また，作動流体蒸気圧力の時間変化測定から蒸気質量の時間
変化を推算し，相変化による蒸気質量変化と液柱先端位置の関係を調べた結果，液柱振動
に伴い流路内壁に生じる液膜の相変化による潜熱輸送のメカニズムが明らかとなった．加
えて，液柱振動に伴う顕熱輸送を検討するために数値解析を行い，実験結果との比較検討
を行った．また，液柱の往復振動に伴い生ずる液膜の厚さを評価し，液膜形成の力学モデ
ルを検討することで液膜厚さの予測式を提案した．これら研究結果から，自励振動ヒート
パイプにおける熱輸送機構の詳細を明らかにした．以下に各章で得られた知見をまとめ，
本論文の結論とする． 

第 3章「液柱振動による熱輸送の実験的研究」 

● 顕熱輸送と潜熱輸送が両方行われる単成分系および顕熱輸送のみが行われる 2成分系
で断熱部流路壁温度分布を比較すると，熱輸送機構の違いにより，単成分系では単純
熱伝導の直線温度分布と比較して断熱部中央部の温度が高くなり，2 成分系では断熱
部中央部の温度が低くなる．これは，単成分系では，断熱部において作動流体蒸気が
凝縮し流路壁を加熱するためであり，2 成分系では，振動液柱の顕熱輸送により流路
壁から液柱に熱が移動し流路壁を冷却するためである． 

● 自励振動ヒートパイプにおける熱流動現象を模擬した単成分系について，有効熱伝導
率が最大となる液柱先端の振動中心位置の最適値が存在し，その最適位置は断熱部中
心近傍である．これは，実際の自励振動ヒートパイプにおいて，作動流体の封入率の
最適値が存在することに対応する． 

● 液柱先端の振動中心位置が冷却部に近づくとともに，顕熱輸送の有効熱伝導率は単調
に減少する．一方，潜熱輸送の有効熱伝導率は，液柱先端の振動中心位置が冷却部に
近づくとともに増加するが，液柱先端が加熱部に浸入しないようになると減少する．
これは，凝縮に寄与する冷却部が作動流体蒸気に露出する面積，ならびに加熱部に存
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在する液膜の⻑さの関係により説明することができる． 

● 顕熱輸送の有効熱伝導率は，振動振幅および振動周波数の増加とともに増大する．一
方，潜熱輸送の有効熱伝導率は，振動振幅が増加するにつれて増大し，振動周波数が
増加するにつれて減少する．これは，液柱の振動周波数が増加するにつれ，液膜厚さ
が増加し，相変化熱伝達係数が減少するためである． 

● 加熱部から冷却部にわたり流路内壁に生じる残留液膜において，加熱部での流路壁面
上の液膜の蒸発と冷却部での作動流体蒸気の凝縮が同時に発生することが，流路壁温
度の時間変化測定により明らかとなった．この熱輸送機構は，ウィック式ヒートパイ
プにおけるそれと同様である． 

● 液柱が冷却部から加熱部に前進するとき，作動流体蒸気が液柱先端へ直接接触凝縮す
る．この直接接触凝縮は，液柱が冷却部から加熱部へ前進するとき，冷却部で冷やさ
れた作動液体が液柱断面中央部から液柱先端へ押し出されるため生じる． 

● 顕熱輸送における熱物性値依存性は，ドリームパイプにおけるそれと同じである． 

● 潜熱輸送特性における作動流体の種類の差異は，作動流体の蒸発潜熱の違いにより説
明することができる．また，この潜熱輸送量は，加熱部における蒸発による液膜厚さ
の時間変化を考慮することにより予測することができる． 

第 4章「液柱振動による顕熱輸送の数値解析」 

● 2 成分系に対応する液柱の往復振動に伴う顕熱輸送の数値解析を行い，液柱を単純な
直方体とした数値解析から得られた流路壁温度分布と実験から得られたそれを比較し
た結果，数値解析結果と実験結果において良好な一致が見られた． 

● 顕熱輸送量に関して，数値解析結果と実験結果を比較した結果，加熱部に浸入する液
柱⻑さが増加するにつれ，熱輸送量の計算結果は実験結果とよく一致することがわか
った．このことから，加熱部における液柱の流路壁との直接熱交換に着目し，振動液
柱の先端に対して先行する液膜，および液柱が加熱部から冷却部に移動するときに流
路壁に残す液膜が，作動液体と加熱部流路壁の間の熱交換に寄与し，顕熱輸送に影響
を与える可能性が示唆された． 
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第 5章「液柱の往復振動により生じる液膜厚さの測定と予測式の提案」 

● 正方形断面流路内における液柱の往復振動により生じる液膜の厚さの平均値は，振動
する液柱の平均速度を代表速度とした平均キャピラリー数を用いて整理することがで
きる． 

● 平均キャピラリー数の増加に伴い液膜厚さは単調に増加するが，平均キャピラリー数
が 0.03より大きい領域では，平均キャピラリー数の増加に対する液膜厚さの増加率が
減少する．これは，正弦波的に振動する液柱の加速および減速の影響である． 

● 正方形断面流路内を等速で移動する液柱により生じる液膜の厚さと比較して，正弦波
的に振動する液柱により生じる液膜の厚さは，特にキャピラリー数が小さい領域で薄
くなる．これは，液膜先端に接触線が存在する不完全な濡れの状態が影響しているた
めであると考えられる． 

● 液膜形成の力学モデルを検討することにより，正方形断面流路において往復振動する
液柱により生じる液膜厚さの予測式を提案した．その予測式は，およそ±10 %の範囲
内で液膜厚さを予測することができる． 

● 正方形断面流路において往復振動する液柱により生じる液膜厚さの予測式を平均キャ
ピラリー数のみの関数として実験結果の曲線回帰により求めた．この予測式は，およ
そ±15 %の範囲内で液膜厚さを予測することができる． 

以上を要するに，本博士論文では，自励振動ヒートパイプにおける熱輸送の最も基礎的
な要素である液柱の往復振動に伴う熱輸送に着目することにより，流路内を往復振動する
液柱の振動振幅，振動周波数などの液柱振動条件が決定されれば，その液柱による熱輸送
量を予測できることが示されたとともに，自励振動ヒートパイプにおける液柱の往復振動
による熱輸送機構の詳細が明らかにされた． 

6.2  今後の研究課題 
本研究で得られた知見から，液柱の振動振幅，振動周波数などの液柱振動条件が決定さ
れれば，自励振動ヒートパイプにおける熱輸送量を推算することができることが示された．
今後は，液柱振動条件をいかにして決定するかが課題となる．液柱振動周波数に関しては，
松井ら[65]により，流路内に Taylor 気泡と液柱が交互に並んだ気液せん列系における，液
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体の慣性と気体の圧縮性を考慮した質量−ばね系のモデルが提案されており，このモデル
を用いることで，自励振動する液柱の振動周波数を予測することができると考えられる．
このことは，杉本ら[66]による自励振動ヒートパイプにおける流路内作動流体挙動の可視化
に関する研究においても示唆されており，有用な予測手法であると考えられる．また，振
動振幅に関しては，Gürsel ら[67]により，振動する液柱における 1 次元の質量−ばね−ダ
ンパーの非線形モデルが提案されており，このモデルと本研究で得られた熱輸送モデルを
連成させることにより求めることができると考えられる．これらにより，自励振動ヒート
パイプにおける熱輸送性能予測手法が確立され，汎用性のある設計手法が構築できると考
えている．以上のような自励振動ヒートパイプの熱輸送性能予測手法は，従来の数値シミ
ュレーションを用いたそれのような緻密なメッシュを作成することなしに可能となるた
め，ターン数の多い自励振動ヒートパイプにおける熱輸送性能の予測も計算負荷が増大す
ることなく可能になると推測される． 

加えて，本研究では，液柱の移動に伴い流路内壁に生ずる液膜厚さの評価が，自励振動
ヒートパイプにおける潜熱輸送量の予測において重要な役割を果たすことがわかった．自
励振動ヒートパイプにおいてみられる往復する液柱により生じる液膜の厚さの統一的な
評価は，筆者の知る限りにおいて先行研究は存在せず，本研究における液柱の往復振動に
伴い生ずる液膜厚さの測定結果は有用な知見であると考える．しかしながら，検討した作
動流体はエタノールのみ，流路断面形状は正方形断面のみと限定的である．また，評価し
た液膜厚さは平均値であり，詳細な液膜厚さの分布が得られるに至っていない．そのため，
今後は，種々の作動流体で実験を行うとともに，円形断面流路を用いた場合の液膜厚さを
評価し，より広範囲な実験データを蓄積・整理する必要がある．また，レーザーフォーカ
ス変位計などを用いることによる高精度な液膜厚さ測定手法を導入し，流路⻑手方向での
液膜厚さ分布を測定するとともに，その測定結果に基づいた液膜形成の力学モデルを検討
し液膜厚さの予測式を構築することも望まれる．これにより，自励振動ヒートパイプにお
けるより正確な潜熱輸送の予測が可能になると考えられる． 
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A.1  2成分系における物質伝達 
2 成分系（顕熱輸送のみを評価する実験）では，大気圧下で作動流体を封入し，気相を
大気圧空気とすることにより，近似的に顕熱輸送のみが行われるようにした．これは，2

成分系においても，気相の空気中には作動流体の蒸気が存在し，蒸発と凝縮による潜熱輸
送は生じうるが，気相拡散抵抗のため，単成分系と比較すると潜熱輸送は無視することが
できると考えられるからである．本付録では，空気中における物質拡散を考えることによ
り 2成分系における生じうる潜熱輸送を見積もるとともに，単成分系における潜熱輸送と
比較して，2成分系の潜熱輸送は無視することができることを示す． 

はじめに，図 A.1に示すような疑似 1次元的な物質拡散モデルを考える．加熱部および
冷却部には，厚さδの作動液体液膜が存在するとする．ここで，相変化する作動流体の質
量は小さく，この液膜厚さは一定であると仮定し，加熱部および冷却部流路と接している
液膜の温度がそれぞれ，Tw,hおよび Tw,cであるとする．また，加熱部および冷却部での気
液界面温度をTlf,hおよび Tlf,cとし，各領域における温度変化が直線的であると仮定すると，
気液界面における熱量のつり合いを考えることにより， 

 lf,h w,h lf,c lf,h

lf,h L V fg

T T T T
A k A k A h m

Lδ

− −
− ⋅ ⋅ =− ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ ɺ  (A.1) 

 w,c lf,c lf,c lf,h

lf,c L V fg

T T T T
A k A k A h m

Lδ

− −
− ⋅ ⋅ =− ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ ɺ  (A.2) 

の関係が得られる．ここで，kLは作動液体の熱伝導率，kVは作動流体蒸気の熱伝導率，L
は加熱部−冷却部距離，Alf,hは加熱部液膜面積，Alf,cは冷却部液膜面積，Aは流路断面積，
hfgは蒸発潜熱，mɺ は作動流体蒸気質量流束である． 

式 (A.1)および式 (A.2)の辺々を差し引き，整理することにより，冷却部での気液界面
温度は， 

図 A.1  2成分系における物質拡散による潜熱輸送量の推算モデル．
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 lf,h lf,h

lf,c w,h w,c lf,h

lf,c lf,c

A A
T T T T

A A
= ⋅ + − ⋅  (A.3) 

と表現することができる．また，式 (A.1)および式 (A.2)の辺々を足し合わせ，整理する
ことにより，質量流束は， 

 ( ) ( ) ( )lf,h lf,cV L L
lf,c lf,h lf,h w,h w,h lf,h

fg fg fg
2 2

A Ak k k
m T T T T T T

h L h A h Aδ δ
= ⋅ − − ⋅ ⋅ − − ⋅ ⋅ −

⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅
ɺ  (A.4) 

と表現することができる．式 (A.4)に式 (A.3)を代入すると， 

 ( )lf,h lf,h lf,hV L
w,h w,c lf,h lf,h w,h

fg lf,c lf,c fg

1
A A Ak k

m T T T T T
h L A A h Aδ

   = ⋅ ⋅ + − + ⋅ − ⋅ ⋅ −  ⋅ ⋅   

ɺ  (A.5) 

が得られる． 

つぎに，質量分率について検討する．加熱部および冷却部に存在する気液界面近傍にお
ける質量分率ωは，それぞれの気液界面温度で飽和しているとし， 

 ( )lf,h sat lf,h
Tω ω=  (A.6) 

 ( )lf,c sat lf,c
Tω ω=  (A.7) 

であるとする．加えて，質量分率が温度に対して直線的に変化すると仮定し， 

 aT bω= +  (A.8) 

と表現する．ここで，aおよび bは定数である．ここで，Fickの法則より，質量流束は， 

 
( ) ( )sat lf,c sat lf,h

V

T T
m D

L

ω ω
ρ

−
=−ɺ  (A.9) 

で表現できる．ここで，式 (A.3)および式 (A.8)を併せることにより， 

 lf,h lf,hV V
w,h w,c lf,h

lf,c lf,c

1
A ADa Da

m T T T
L A L A

ρ ρ       =− + + +        
ɺ  (A.9) 

が得られる．式 (A.5)と式 (A.9)よりmɺ を消去し，整理すると，界面温度はそれぞれ 

 
( )w,h w,c w,h

lf,h

T T T
T

α γ βγ

αγ βγ α

′+ +
=

′+ +
 (A.10) 
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( )w,h w,c

lf,c

T T
T

αγ βγ α

αγ βγ α

′+ +
=

′+ +
 (A.11) 

で求められる．ここで， 

 V V

fg

Da k

L h L

ρ
α= +

⋅
 (A.12) 

 L

fg

k

h
β

δ
=

⋅
 (A.13) 

 lf,h

lf,c

A

A
γ =  (A.14) 

 lf,h
A

A
γ ′ =  (A.15) 

である．以上，式 (A.6)–式 (A.15)より，質量流束は， 

 ( )V
w,h w,c

Da
m T T

L

ρ βγ

αγ βγ α

′
=− ⋅ −

′+ +
ɺ  (A.16) 

と求められる．このとき，物質拡散による潜熱輸送量 dif
Q は， 

 
dif fg
Q m Ah= ⋅ɺ  (A.17) 

で求められる． 

式 (A.8)における係数 a の決定方法について以下に述べる．つぎに，質量分率と温度の
関係を検討する．質量分率ωと分圧分率 xの関係より， 

 
( )

V V

V air V V
1

x M

x M x M
ω

⋅
=
− ⋅ + ⋅

 (A.18) 

が得られる．ここで，式 (A.18)の右辺分⺟は，平均分⼦量Mである．ところで，作動流
体蒸気の分圧分率 V

x は，作動流体蒸気が飽和圧力であると仮定すると， 

 
( )satV

V

tot tot

P TP
x

P P
= =  (A.19) 

となり，質量分率は， 

 
( )satV

tot

P TM

M P
ω = ⋅  (A.20) 
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の関係となる．ここで，飽和圧力 ( )satP t は，温度を変数とする 1次関数を用いて実測値を
フィッティングすることで，近似的に表現した．以上の式 (A.18)–式 (A.20)から，式 (A.8)

で示されるような質量分率が温度を変数とする 1次関数で表され，係数 aが決定される． 
上述の式 (A.16)で求められる 2成分系における物質の拡散による潜熱輸送量は，2成分
系における実測値を与えて計算すると，液柱の往復振動に伴う顕熱輸送量のおよそ 41 10

程度であることがわかり，2成分系における潜熱輸送は無視することができる． 



 

 

 

 

付録 B 

熱損失の評価 
  



付録 B  熱損失の評価 

108 

 

B.1  熱損失の評価方法 

本研究で使用した実験装置の流路は，流路内で振動する液柱の挙動を観察するため，断
熱を十分に行うことができない．そのため，熱輸送量を正確に評価するためには，流路か
ら周囲環境への熱損失を評価する必要がある．そこで，流路内に作動流体を封入しない状
態で加熱実験を行い，加熱部−断熱部境界（図 2.2 の位置 HA）における温度勾配の実測
値を用いて，流路壁熱伝導による加熱部から冷却部への伝熱量を算出し，ヒーター投入電
力との差異により，周囲環境への熱損失を見積もった．そして，作動流体を封入する場合
では，この事前に見積もった熱損失をヒーター投入電力から差し引くことにより，熱輸送
量を算出した．以下に，熱損失の評価方法の概略を述べる． 

熱損失の評価方法について説明する．実験装置の詳細に関しては，第 2.1節を参照され
たい．はじめに，種々のヒーター投入電力に対する流路壁温度分布を測定した．ヒーター
投入電力は，カートリッジヒーターに印加する電圧を 12.5 Vから 22.5 Vまで 2.5 Vずつ
変化させることにより，1.38 Wから 4.73 Wまで変化させた．各ヒーター投入電力に対し
て，2 時間加熱を継続し，十分に定常状態に達したことを確認した後，流路壁温度分布を
測定した．これにより，種々の加熱部温度の流路壁温度分布が得られる．流路壁温度の測
定には，T型熱電対（素線径 0.1 mm）を用い，流路壁温度を外表面から深さ 0.5 mmの
位置で測定した．冷却部は，恒温循環水槽により一定温度および一定流量の冷却水を流す
ことにより冷却された．なお，恒温循環水槽の設定温度は，冷却部中心温度 TC2が約 30 °C

で一定となるように，加熱量に応じて調整した．また，空調を用いて，実験室内の環境温
度が約 25 °Cで一定となるようにし，環境温度は T型シース熱電対（シース径 1 mm）を
用いて測定を行った．以上の実験から得られたヒーター投入電力と流路壁温度分布の関係
から，熱損失を評価した．その詳細に関しては，解析結果とともに次節以降で述べる． 

B.2  流路内に作動流体を封入しない場合の流路壁温度分布 

図 B.1 に種々のヒーター投入電力 QEに対する流路内に作動流体を封入しない場合の流
路壁温度分布を示す．冷却部の流路壁温度は一定としているため，ヒーター投入電力の増
加と伴に，加熱部の流路壁温度は上昇している．加熱部および冷却部における流路壁温度
は，それぞれほぼ一様の温度となっている．これは，熱容量の大きい銅ブロックを押し付
けることにより，加熱・冷却を行ったためである．また，断熱部温度分布は，ほぼ直線的
に変化している．これは，流路壁 x 軸方向の 1 次元定常熱伝導を考えれば当然であるが，
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測定した断熱部温度分布は，直線分布からの相違が確認された．この断熱部温度分布の特
徴をより詳細に確認するために，一例として，図 B.2にヒーター投入電力 E

4.73 WQ = の
場合における断熱部流路壁温度の測定結果をプロットで示す．加熱部−断熱部境界温度
THAと断熱部−冷却部境界温度 TACを結んだ直線温度分布，すなわち流路壁 x軸方向に沿
った 1次元定常熱伝導を仮定した温度分布と比較すると，測定された断熱部温度の方が低
く，断熱部温度分布が全体として下に凸であることが確認できる．このことは，他のヒー
ター投入電力に対しても同様の傾向が確認された．これは，断熱部において流路壁から周
囲環境への熱放出，すなわち熱損失が発生しているためであると考えられる． 

図 B.1  作動流体を封入しない場合の流路壁温度分布．
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図 B.2  実測した断熱部流路壁温度と直線温度分布との比較．
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本論文における熱輸送量は，加熱部から断熱部へ流入する熱輸送量と定義している．こ
れから，図 B.3に示すように，流路での熱の流れを考えることができる．ヒーター投入電
力 QEに対応して発生した熱の一部は，加熱部流路壁から断熱部流路壁へ伝導せず，加熱
部から周囲環境へ放熱され，加熱部の熱損失 Qloss,hとなる．また，加熱部から断熱部に伝
えられた熱の一部は，断熱部流路壁から冷却部流路壁へ伝導せず，断熱部から周囲環境へ
放熱され，断熱部の熱損失 Qloss,adとなる．ここで，加熱部での熱損失を算出するために必
要となる加熱部から断熱部への流路壁熱伝導による伝熱量 Qcond の算出は，加熱部−断熱
部境界（位置 HA）における流路壁温度勾配により決定される．そこで，加熱部−断熱部
境界（位置 HA）での温度勾配を正確に評価するために，断熱部での熱損失を考慮したモ
デルにおける温度分布関数を求め，この温度分布関数の導関数から温度勾配を決定するこ
とにした． 

B.3  断熱部流路壁温度分布関数の推定 

図 B.4に示すように，断熱部流路壁に対して，表面で熱伝達のある場合の 1次元定常熱
伝導を考える．ここで，流路壁断面の形状は，流路 x軸方向（⻑⼿方向）に面積一定であ
る．また，流路壁温度は，流路壁断面で一様であると仮定する．側面からの熱伝達による
熱放出を考慮すると，熱伝導方程式は， 

図 B.3  流路での熱の流れ．

加熱部 断熱部 冷却部
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 ( )w
w w w

dd
0

d d

T
A k hP T T

x x
∞

  − − =  
 (B.1) 

と表すことができる．ここで，Awは流路断面積，kwは流路壁熱伝導率，hは流路表面から
周囲環境への熱伝達係数，P は流路断面の濡れ縁⻑さ，Tw は流路断面の一様な温度，T∞

は周囲環境温度である．また，熱伝導率 kwと熱伝達係数 h は，温度に依存せず一定とす
る．位置 xは，加熱部側流路端から冷却部方向への距離である（図 2.1参照）．境界条件は，
加熱部−断熱部境界（位置HA）および断熱部−冷却部境界（位置 AC）における Dirichlet

条件で与えられ， 

 
h

h ad

HA

AC

x L

x L L

T T

T T

=

= +

 =
 =

 (B.2) 

である．ここで，Lhは加熱部⻑さ，Ladは断熱部⻑さである．つぎに，流路壁無次元温度 

 
HA

T T

T T
∞

∞

−
Θ=

−
 (B.3) 

を導入することにより，式 (B.1)は， 

 
2

2

2

d
0

d
m

x

Θ
− Θ=  (B.4) 

となる．ここで，変数mは， 

 
w w

hP
m

k A
=  (B.5) 

である．式 (B.2)の境界条件は，無次元温度Θで表すと， 

図 B.4  表面で熱伝達のある場合の1次元定常熱伝導．

THA

P

x

TACAw

T∞

Lad

h



付録 B  熱損失の評価 

112 

 

 
h

h ad

AC

HA

1
x L

x L L

T T

T T

=

∞

= +
∞

Θ = −Θ = −

 (B.6) 

となる．式 (B.4)の 2階常微分方程式を式 (B.6)の境界条件のもとで解くと， 

 
( ){ }

( )

( )

( )
ad h h AC

ad ad HA

sinh sinh
( )

sinh sinh

m L x L m x L T T
x

mL mL T T
∞

∞

   − − − −      Θ = + ⋅
−

 (B.7) 

が得られる．そして，流路壁温度分布 Tを露わに書き下すと， 

 
( ){ }
( )

( )
( )

( )
( )

ad h h

HA AC

ad ad

sinh
( )

sinh sinh

m L x L m x L
T x T T T T T

mL mL
∞ ∞ ∞

   − − −      = + ⋅ − + ⋅ −  (B.8) 

となる． 

この式 (B.8)を回帰関数として，実験から得られた断熱部流路壁温度分布（THA, TA1, TA2, 

TA3, TAC）と周囲環境温度 T∞を用いて，パラメーターmを最小二乗法により決定した．図
B.5 に種々のヒーター投入電力における断熱部流路壁温度分布に対して，式 (B.8)の温度
分布関数を用いて，曲線回帰を行った結果を示す．このとき，回帰パラメーターmの値は，
13.8 m−1から 15.8 m−1の間であり，およそ一定の値であった．図 B.5からわかるように，
式 (B.8)を用いて曲線回帰を行った結果は，作動流体の封入しない場合の断熱部流路壁温
度分布の特徴である下に凸の温度分布をよく表現している．加熱部−断熱部境界（位置

図 B.5  断熱部流路壁温度分布に対して曲線回帰した結果．
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HA）における流路壁温度勾配は，式 (B.8)を xで微分することにより得られ， 

 
( )

( ) ( ) ( ){ }
h

ad HA AC

ad

d
cosh

d sinh
x L

T m
mL T T T T

x mL
∞ ∞

=

  = − ⋅ − + −  
 (B.9) 

により与えられる．以上より，作動流体を封入しない場合の加熱部−断熱部境界における
流路壁熱伝導による熱輸送量 Qcond は，式 (B.9)で求められる加熱部−断熱部境界（位置
HA）における温度勾配に，流路壁熱伝導率 kwおよび流路壁断面積 Awを乗じ， 
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( ) ( ) ( ){ }

h
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w w ad HA AC

ad

d

d

cosh
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x L

T
Q A k

x

m
A k mL T T T T

mL

=

∞ ∞

 =−   

=− − ⋅ − + −

 (B.10) 

で求められる． 

B.4  熱損失の評価式 

図 B.3の流路での熱の流れの模式図に示したように，前節で説明した加熱部−断熱部境
界における温度勾配に流路断面積および流路熱伝導率を乗じて熱輸送量 Qcond を求め，ヒ
ーター投入電力 QEから差し引くことで，加熱部からの熱損失 Qloss,hを評価した．すなわ
ち，ヒーター投入電力 QE，熱輸送量 Qcond，および加熱部からの熱損失 Qloss,hの関係は， 

 E cond loss,h
Q Q Q= +  (B.11) 

となる．この加熱部から周囲環境への熱損失は，加熱部温度と環境温度との温度差に対し
て支配的であると考えられる．そこで，加熱部からの熱損失を加熱部温度−環境温度差の
累乗関数として， 

 ( )loss,h H

b
Q a T T∞= ⋅ −  (B.12) 

を用いて評価することにした．ここで，aおよび bは曲線回帰パラメーターである．また，
平均加熱部流路壁温度 THは， 

 ( )H H1 H2 H3 H4 HA

1

5
T T T T T T= + + + +  (B.13) 

とした． 
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図 B.6に横軸を平均加熱部流路壁温度−環境温度差とし，縦軸にヒーター投入電力QE，
熱輸送量 Qcondおよび加熱部からの熱損失 Qloss,hをプロットし，併せて，加熱部からの熱損
失に対して式 (B.12)を用いて曲線回帰を用いた結果を示す．図 B.6の加熱部からの熱損失
Qloss,hを式 (B.12)を用いて曲線回帰して得られたパラメーターは， 

 
23.76 10

1.18

a

b

−=

=

 ×


 (B.14) 

であった．本論文において示されている熱輸送量 Qtotalは，式 (B.12)の回帰曲線および式 

図 B.6  熱輸送量と加熱部−環境温度差の関係．
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(B.14)の回帰パラメーターの結果を用いて，実験結果として得られる加熱部温度−環境温
度差から熱損失 Qloss,hを評価し，実験条件であるヒーター投入電力 QEから差し引くこと
により評価した．すなわち， 

 total E loss,h
Q Q Q= −  (B.15) 

である． 

ここまでの加熱部からの熱損失は，水平設置の流路に対して検討してきたが，垂直設置
（トップヒート）の流路における熱損失も同様に検討した．これは，熱損失に影響を与え
る自然対流熱伝達が設置姿勢により変化することが予想されるためである．その場合の加
熱部−環境温度差と熱損失の関係を図 B.7に示す．なお，垂直設置流路の場合では，カー
トリッジヒーターに印加する電圧を 7.5 Vから 27.5 Vまで 2.5 Vずつ変化させ，ヒーター
投入電力を 0.56 Wから 7.50 Wまで変化させた．また，水平設置の流路の場合と同様に，
加熱部からの熱損失 Qloss,hを式 (B.12)を用いて曲線回帰して得られたパラメーターは， 

 
27.40 10

1.04

a

b

−=

=

 ×


 (B.16) 

であった． 
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C.1  周期的熱伝導における温度分布の時間変化 
周期的熱伝導の最も簡単な場合として，図 C.1 に示すように，固体表面温度 T0が正弦
波的に変動するときの半無限固体温度分布および時間変化を考える．固体表面に原点を取
り，それに直交する固体内部方向に対して z軸をとる．このとき，半無限固体中の熱伝導
方程式は， 

 
2

2

T T

t z
α

∂ ∂
=

∂ ∂
 (C.1) 

となる．ここで，Tは固体温度，tは時刻，αは熱拡散率である．固体表面温度が正弦波的
に変動することから，境界条件は z = 0において， 

 ( ) ( )π′= + ⋅0 0 cos 2T t T T f t  (C.2) 

とする．ここで，T は固体表面の時間平均温度， ′
0
T は固体表面における温度変動の振幅，

fは温度変動の振動周波数である．式 (C.2)の境界条件を課した式 (C.1)は，変数分離によ
り解くことができ[68]， 

 

( )

( ) 0

, cos 2

exp

f
T t z T T f t z

f
T z T z

π

π

α

π

α

  ′ = + ⋅ −   

  ′ ′ = −   

 (C.3) 

図 C.1  半無限固体における周期的熱伝導．
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となる．以上から，固体表面温度が正弦波的に変動する場合の半無限固体内部での温度分
布および時間変化が得られた． 

解析解の式 (C.3)から，次のことがわかる．温度変動の振動周波数は，任意の z におい
て，表面温度変動の振動周波数と等しいことがわかる．一方，温度変動の振幅は，z の増
加とともに指数関数的に減衰することがわかる．また，振動周波数 fが大きいほど，熱拡
散率αが小さいほど，温度変動の振幅は減衰することになる．つぎに，位相遅れについて
議論する．最高温度が半無限固体内部を進行していくことを考えると，余弦関数の引数が
零となればよいから， 

 ( )02 2
f

f t z n n
π

π π

α
≥⋅ − = ∈ℤ  (C.4) 

の条件を満たすとき，最高温度が現れる．このとき，∆z だけ離れた 2 点について考える
と，そのときの最高温度を満たす時刻を t + ∆tとすると， 

 ( ) ( ) ( )02 2
f

f t t z z n n
π

π π

α
≥⋅ +∆ − +∆ = ∈ℤ  (C.5) 

となる．ここで，式 (C.5)から式 (C.4)を差し引くと， 

 2 0
f

f t z
π

π

α

⋅∆ −∆ =  (C.6) 

が得られ，位相遅れ 

 
1 1

2
t z

fπ α
∆ = ∆  (C.7) 

が求められた．この位相遅れは，振動周波数 f が小さいほど，熱拡散率αが小さいほど，
大きくなることになる． 

C.2  本実験における温度変動の減衰および位相遅れ 
本研究で使用した実験装置の流路では，図 2.2で示したように，流路外表面から深さ 0.5 

mmの細穴の中に素線径 0.1 mmの熱電対を接着することにより，流路壁温度の測定を行
った．すなわち，流路壁厚さが 1 mmであることから，流路壁内表面から深さ 0.5 mmの
位置で温度測定を行ったことになる．前節で議論したように，周期的に固体表面温度が変
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動する場合，固体内部での温度変動の振幅は，表面での振幅と比較して減衰するとともに
位相遅れが生じる．そこで，本実験における温度変動の振幅の減衰率 

 
0

exp
T f

z
T

π

α

 ′  = −  ′  
 (C.8) 

および式 (C.7)で示される位相遅れを計算することにした．ここで， 

 
2

0.5mm

0.5mm

117mm / s

z

z

α

∆ =

=

=

 (C.9) 

とした．すると，減衰率および位相遅れと振動周波数の関係は，図 C.2のようになる．ま
た，流路壁温度の時間変化測定について議論したとき（第 3.3 節および第 4.3.3 項）の振
動周波数 0.83 Hzf = では，減衰率は 0.93，位相遅れは 14 msであった． 

図 C.2  周期的熱伝導における減衰率および位相遅れと振動周波数の関係．
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記号表 
英字 
A 断面積    [m2] 

c 比熱    [J/kg·K] 

D 直径    [m] 

Dh 水力直径   [m] 

hfg 相変化エンタルピー  [J/kg] 

f 振動周波数   [Hz] 

k 熱伝導率   [W/m·K] 

L ⻑さ    [m] 

lc 毛管⻑さ   [m] 

Lp 濡れ縁⻑さ   [m] 

m 質量    [kg] 

P 蒸気圧力   [Pa] 

Pad 断熱圧力   [Pa] 

Qcond 流路壁熱伝導による熱輸送量 [W] 

QE ヒーター投入電力  [W] 

Qtotal 全熱輸送量   [W] 

Qloss 熱損失    [W] 

R 気体定数   [J/kg·K] 

R クランク半径   [m] 

S 振動振幅   [m] 

T 温度    [°C] 

t 時刻    [s] 

U 速度    [m/s] 

V 体積    [m3] 

x 位置    [m] 

xc 振動中心位置   [m] 

xsat 飽和位置   [m] 

xt 液柱先端位置   [m] 
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無次元数 
Bo Bond数    

2Bo UDρ σ= ɺ  

Ca キャピラリー数   µ σ=Ca U  

Re Reynolds数   ν=Re UD  

We Weber数   
2We U Dρ σ=  

We′   Weber数   ( )2We U Rρ δ σ′ = −  

Wo Womersley数   ω ν=Wo 2D  

Wo* 修正Womersley数  
*Wo Wo 2S D= ⋅  

φ 振動パラメーター  φ ω ν=2S  

ギリシャ文字 
α 作動流体封入率   [ - ] 

α 熱拡散率   [m2/s] 

γ 比熱比    [ - ] 

δ 液膜厚さ   [m] 

Θ 無次元温度   [ - ] 

κ 曲率    [1/m] 

λ 連桿比    [ - ] 

µ 粘性係数   [Pa·s] 
ν 動粘性係数   [m2/s] 

ρ 密度    [kg/m3] 

ω 角周波数   [rad/s] 

添字 
av 平均 

eff 有効 

L 液体 

w 流路壁 

記号 
′  変動成分 

  時間平均 

∆  振幅 
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